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Abstract. The paper considers the determination of the rational correlation between the characteristics of the horizon-
tal / vertical ground heat exchanger (HHE / VGHE) such as the pipe length of one contour / well depth, pipe diameter, 
coolant velocity in the lower contour of the heat pumping system (HPS), depending on the conditions of the HHE 
/ VGHE operation (intensity of the heat removal from the soil) and HPS (temperatures of the upper and lower heat 
source). These characteristics should ensure optimal coolant velocity in the lower HPS contour, which will provide 
minimum specific electricity consumption for heating consumer in general. As a result of numerical studies based on 
the analysis of the system of equations of the energy expenditures and heat balance of individual elements of the heat 
pump system, it was established that there are optimal values of the coolant velocity and corresponding minimum spe-
cific costs of external energy for the HPS heating. On the basis of this relationship, the characteristics of the soil heat 
exchangers were obtained; they ensure minimum total energy costs for the heating HPS. It was determined that for the 
large well depths the use of small-diameter pipes becomes impractical due to the large hydraulic losses. In turn, the hy-
draulic losses considerably increase with the depth of the well with large heat flow from soil, which requires the transi-
tion to larger tube diameter of the heat exchanger. It was established that with providing the optimal coolant velocity 
in the lower contour the energy expenditures for the HPS with vertical ground heat exchangers in the entire range of 
the VGHE parameters do not exceed the value of 0.275. This corresponds to the value of equivalent transformation 
ratio of the low temperature water HPS heating of at least 3.6 and evidences of sufficient effectiveness of the system. 
Keywords: heat pump; horizontal / vertical ground heat exchanger; low temperature heating system; minimum unit 
cost of external energy.

Анотація. Визначено раціональні співвідношення між характеристиками горизонтального / вертикального 
ґрунтового теплообмінника (ГТО/ВГТО), таких як довжина труби одного контуру/ глибина свердловини, діа-
метра труби, швидкості руху теплоносія в нижньому контурі теплонасосної системи (ТНС) в залежності від 
умов роботи ГТО/ВГТО (інтенсивність відбору теплоти від ґрунту) та ТНС (температури верхнього та ниж-
нього джерела теплоти). Дані характеристики повинні забезпечити оптимальну швидкість теплоносія в ниж-
ньому контурі ТНС, що дозволить отримати мінімальні питомі витрати електроенергії на ТНС теплопостачан-
ня  в цілому.
Ключові слова: тепловий насос; горизонтальний / вертикальний ґрунтовий теплообмінник; низькотемпера-
турна система опалення; мінімальні питомі затрати зовнішньої енергії.

Аннотация. Определено рациональное соотношение между характеристиками горизонтального / вертикального 
грунтового теплообменника, таких как длина трубы одного контура / глубина скважины, диаметр трубы, ско-
рость движения теплоносителя в нижнем контуре теплонасосной системы в зависимости от условий работы 
ГТО / ВГТО (интенсивность отбора теплоты от почвы) и ТНС (температуры верхнего и нижнего источника 
теплоты). Данные характеристики должны обеспечить оптимальную скорость теплоносителя в нижнем контуре 
ТНП, что позволит получить минимальные удельные затраты электроэнергии на ТНС теплоснабжения в целом.
Ключевые слова: тепловой насос; горизонтальный / вертикальный грунтовой теплообменник; низкотемпера-
турная система отопления; минимальные удельные затраты внешней энергии.
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ПОСТАНОВКА ПРОБЛЕМИ
Використання нетрадиційних та відновлюваних 

джерел енергії (НВДЕ) світова спільнота розгля-
дає як один із найбільш перспективних шляхів ви-
рішення зростаючих проблем енергозабезпечення. 
Наявність невичерпної ресурсної бази та екологічна 
чистота НВДЕ є визначальними їх перевагами в умо-
вах вичерпання ресурсів органічного палива та зрос-
таючих темпів забруднення довкілля [8, 9]. З метою 
зменшення залежності України від імпортних енерго-
носіїв потрібно впроваджувати енергоефективні тех-
нології та забезпечити ширше застосування НВДЕ за 
допомогою теплонасосної технології. На сьогодніш-
ній день теплові насоси (ТН), без сумніву, є найбільш 
перспективними серед джерел нетрадиційної енер-
гетики для вирішення проблем енергозбереження 
завдяки можливості використовувати поновлювану 
енергію з навколишнього середовища. Застосуван-
ня джерел теплоти на базі теплонасосних установок 
(ТНУ) в  системах теплопостачання у сферах, де це 
впровадження раціональне й конкурентоспроможне, 
дасть змогу комплексно вирішити енергетичні, еко-
номічні, екологічні й соціальні проблеми, актуальні 
для України [2, 6].

АНАЛІЗ ОСТАННІХ  
ДОСЛІДЖЕНЬ І ПУБЛІКАЦІЙ

Теплота довкілля у вигляді теплоти ґрунту є до-
сить перспективним джерелом енергії для України. 
Ґрунт є найбільш універсальним джерелом низько-

потенціальної теплоти, який на глибині 5 м зберігає 
впродовж усього року постійну температуру на рівні 
8–12 °С, забезпечуючи, таким чином, ефективну ро-
боту ТН [2]. Для вилучення теплоти з ґрунту та ви-
користання його як нижнього джерела теплоти для 
ТНС теплопостачання застосовуються ГТО та ВГТО 
(рис. 1). 

В існуючих методиках [3, 4, 5] затрати електро-
енергії на привід компресора ТН і на циркуляційний 
насос нижнього контуру визначаються окремо. Їх 
сума визначає затрати зовнішньої енергії на роботу 
ТНС опалення. Однак, слід відмітити, що при відо-
мих значеннях теплової потужності ТН Qоп та темпе-
ратури теплоносія в системі опалення tк, які визна-
чаються самим об’єктом теплопостачання на основі 
розрахунку теплових втрат приміщення в навколиш-
нє середовище та обраної системи теплопостачання, 
зміна температури теплоносія tт

вих на виході з випар-
ника ТН є неоднозначною і потребує визначення. Це 
зумовлено тим, що кількість теплоти, відібраної від 
нижнього джерела у випарнику ТН, залежить як від 
різниці температур на вході та виході з випарника 
ТН, так і від витрати теплоносія у нижньому контурі 
ТНУ. У  зв’язку з тим, що затрати енергії на привід 
компресора ТН та на насос при зміні температури 
теплоносія на виході з випарника ТН змінюються 
в протилежних напрямках, мають існувати оптималь-
ні умови роботи ТНУ, яким відповідають мінімальні 
сумарні затрати зовнішньої енергії на ТНС опалення  
в цілому. 
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ЦІЛЬ РОБОТИ — визначити раціональне спів-
відношення між характеристиками ґрунтових тепло-
обмінників (довжина труби одного контуру / глибина 
свердловини, діаметра труби, швидкості руху тепло-
носія в нижньому контурі ТН в залежності від умов 
роботи як ґрунтового теплообмінника, так і ТНС), які 
б забезпечували мінімальні питомі затрати електро-
енергії на ТНС опалення в цілому.

ВИКЛАД ОСНОВНОГО МАТЕРІАЛУ
1. ТНС опалення з горизонтальними ґрунтови-

ми теплообмінниками
Рівняння теплового балансу ГТО можна подати 

у такому вигляді

,Q Q                            (1)

де ,Q Q   — підведений і відведений тепловий 
потік від ГТО відповідно, кВт.

Без урахування нестаціонарності процесу підве-
дений тепловий потік до теплообмінника від ґрунту 
визначається за співвідношенням 

,Q q L                          (2)

де qг — середній за сезон питомий тепловий потік, 
віднесений до 1 м прокладеного в ґрунті горизон-
тального теплообмінника, Вт/м; LГТО — довжина труб 
ґрунтового теплообмінника, м.

Відведений тепловий потік від ґрунтового тепло-
обмінника дорівнює підведеному тепловому потоку 
до випарника ТН. Нехтуючи впливом дисипації енер-
гії при подоланні потоком теплоносія гідравлічного 
опору випарника ТН, величину Qвип можна визначити 
за формулою 

2
,

4
dQ Q w t                (3)

де w — швидкість руху теплоносія в ГТО, м/с; dвн — 
внутрішній діаметр труб ГТО, м; ρт — густина тепло-
носія, кг/м3; ср — ізобарна теплоємність теплоносія, 
кДж/(кг · °С); Δtт — різниця температур теплоносія на 
вході та виході з випарника ТН, °С.

У літературних джерелах [3, 4, 5] наведено різні 
значення ступеня охолодження теплоносія у випар-
нику ТН від 3 до 5 °С без надання жодного термо-
динамічного обґрунтування вибору цього значення. 
На основі аналізу величини сумарних питомих затрат 
зовнішньої енергії на ТНС опалення з використанням 
теплоти ґрунту lоп = f(Δtт) на  екстремум отримано 
аналітичне співвідношення для визначення опти-
мальної глибини використання нижнього джерела 
енергії у випарнику ТН [1]

.
(273 )

2731 .
273

t tt

t t
t t

 

             

(4)

У наведеному аналізі згідно з [1] прийнято 
Δtвип = 5 °С і Δtк = 5 °С, а ηт

зб.р  і ηпр — ККД збудника 
руху теплоносія нижнього джерела енергії і його при-
воду відповідно прийняті ηт

зб.р = 0,8 та ηпр = 0,95.
Проведений числовий аналіз співвідношення (4) 

показав, що оптимальний ступінь охолодження те-
плоносія у випарнику ТН, який забезпечує мінімум 
затрат електроенергії на ТНС теплопостачання, зрос-
тає зі збільшенням співвідношення заданих вели-

Рис. 1. Принципова схема ТНС опалення з використанням теплоти ґрунту за допомогою ГТО (а) та ВГТО (б):
ОП — опалюване приміщення; ТН — тепловий насос; Ктн — конденсатор ТН; Втн — випарник ТН; К — компресор; Н — 
насос; Lк — робота приводу компресора ТН; Lн — робота приводу насоса; Lсв — глибина свердловини

а) б)



ЗБІРНИК НАУКОВИХ ПРАЦЬ НУК		 ISSN 2311–3405№ 1   2016

50

чин А та слабо залежить від розрахункової темпера-
тури теплоносія на опалення в діапазоні температур  
30…50 °С, температур навколишнього середовища 
та теплоносія на вході до випарника ТН в діапазоні  
2…5 °С [1]. 

Співвідношення заданих величин у формулі (4) 
виражається залежністю

А = Δp / ρтср.                            (5)

Сумарні втрати тиску в нижньому контурі (у ви-
парнику ТН та ГТО) становлять

Δp = Δpвип + ΔpГТО,                      (6)

де ΔpГТО — втрати тиску при подоланні потоком те-
плоносія гідравлічного опору ґрунтового теплообмін-
ника визначаються за формулою Дарсі – Вейсбаха

2
.

2
Lw
d

                     (7)

Для подальших розрахунків прийнято, що коефі-
цієнт гідравлічного тертя λ визначається залежно від 
режиму течії  теплоносія:

– при ламінарному режимі течії в гладких трубах 
(Re < 2300) коефіцієнт гідравлічного тертя λ визна-
чається згідно із законом Пуазейля 

λ = 64 / Re,                            (8)

– при турбулентному режимі течії (Re > 2300) ко-
ефіцієнт гідравлічного тертя λ для гладких труб ви-
значається за рівнянням Блазіуса

0,25
0,3164 ,
re

λ =                           (9)

де Re = wdвн /
 vт, а vт — кінематична в’язкість тепло-

носія, м2/с. 
Розв’язуючи рівняння теплового балансу ГТО (1), 

з урахуванням (2) — (4), отримаємо співвідношення 
для визначення LГТО за заданих умов його застосуван-
ня у вигляді квадратного рівняння

2 0,L L                       (10)

де а, в, с — коефіцієнти квадратного рівняння:

2
2

2
4 , , ,

2
q w

dw d
    (11)

а комплекс В виражений зі співвідношення (4) і має 
вигляд

(273 )

2731 .
273

t t

t t
t t

 

              

(12)

Розв’язок (10) дає змогу отримати вираз для опти-
мальної довжини труби контуру ГТО, якому відпові-
дає додатний корінь квадратного рівняння

2 4 .
2
bL                     (13)

Отримана формула (13) являє собою оптималь-
не співвідношення між такими параметрами ГТО, 
як довжина труби одного контуру, діаметр труби та 
швидкість руху теплоносія за заданих умов застосу-
вання ГТО (інтенсивності тепловідбору від ґрунту qг, 
теплофізичних властивостей вибраного теплоносія), 
а також температурних умов роботи ТНУ. Однією 
з основних характеристик умов роботи ГТО є інтен-
сивність відбору теплоти від ґрунту, величина якої за-
лежить від типу та вологості ґрунту, часу вилучення 
теплоти, а також умов використання теплообмінника 
в холодний і теплий період року. Значення середніх 
теплових потоків на 1 погонний метр труби ґрунто-
вого колектора для різних типів ґрунтів при викорис-
танні ґрунтового масиву тільки як джерела теплоти 
в холодний період року наведені у роботі [4]. 

За зазначених вище умов роботи ГТО за фор-
мулою (13) проведено розрахунки оптимального 
співвідношення між довжиною труби контуру LГТО, 
швидкістю руху теплоносія w та внутрішнім діа-
метром труби dвн. Результати розрахунків отримані 
для таких вхідних даних: 25 % водяний розчин ети-
ленгліколю; теплофізичні властивості теплоносія: 
густина ρт = 1044,636 кг/м3, ізобарна теплоємність 
теплоносія ср = 3765 Дж/кг · K, кінематична в’язкість  
vт = 3,308 · 10 –6 · м2/с [7]; температура теплоносія на 
вході до випарника ТН tт

вх = 3 °С;  температура на-
вколишнього повітря t0 = –20 °C; розрахункова тем-
пература гріючого теплоносія tт

р = 45 °С; розрахунко-
ва температура на опалення tр

0 = –20 °С; втрати тиску 
у випарнику ТН  Δpвип = 35 кПа [4].

На рис. 2 і 3 наведено графічну інтерпретацію 
отриманих оптимальних характеристик контуру ГТО 
при використанні його в умовах вологих зв’язаних 
ґрунтів. З рис. 3 оптимальну довжину труби контуру 
ГТО можна визначити залежно від вибраного зна-
чення швидкості руху теплоносія та діаметра труби 
із врахуванням реального значення ,L   яке має 
бути погоджене з розмірами ділянки для розміщення 
ґрунтового колектора. З урахуванням знайдених та-
ким чином величин ,L   і dвн рис. 4 дає можливість 
визначити відповідний перепад тиску ΔpГТО в трубах 
ГТО, після чого можна отримати загальний перепад 
тиску (6) у контурі нижнього джерела теплоти для 
підбору циркуляційного насоса.

Навпаки, якщо вхідною величиною при проекту-
ванні ГТО є тиск циркуляційного насоса, то із враху-
ванням співвідношення (6) за допомогою графіків на 
рис. 4 можна визначити оптимальне співвідношення 
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Рис. 2. Залежність довжини ГТО від швидкості руху водно-
го розчину етиленгліколю:
1, 2, 3 — діаметр труби ґрунтового колектора dз = 25; 32; 
40 мм відповідно

Рис. 3. Залежність довжини ГТО від втрат тиску в ньому:
1, 2, 3 — діаметр труби ґрунтового колектора dз = 25; 32; 
40 мм  відповідно

довжини і діаметра труби і потім з рис. 3 знайти від-
повідне значення швидкості руху теплоносія, що має 
бути враховане при визначенні необхідної витрати те-
плоносія через ГТО залежно від теплової потужнос-
ті ТН для цього об’єкта теплопостачання. На основі 
отриманих параметрів для одного контуру ГТО може 
бути визначена кількість контурів, паралельно під-
ключених залежно від теплової потужності ТН для 
конкретного об’єкта теплопостачання.

2. ТНС опалення з вертикальними ґрунтовими 
теплообмінниками

Визначення оптимальних умов роботи ТН у сис-
темі опалення з використанням ВГТО можна викона-
ти на основі аналізу залежності сумарних питомих за-
трат зовнішньої енергії на ТН та збудник руху тепло-
носія нижнього джерела теплоти від параметрів, що 
визначають роботу компресора ТН та затрати роботи 
на насос. При цьому  питомі сумарні затрати зовніш-
ньої енергії на ТНС низькотемпературного водяного 
опалення можна визначити як 

lоп = (Lк + Lн)
 / Qк,                       (14)

де Lк, Lн — затрати енергії на компресор ТН та на на-
гнітач теплоносія відповідно, кВт; Qк — тепловий по-
тік, відведений від конденсатора ТН, кВт.

Затрати енергії на компресор ТН 
Lк = Qвип / (φ – 1).                       (15)

Теплове навантаження випарника ТН, з одного 
боку, можна подати як

( ),Q V t t                  (16)

а з іншого — визначити за співвідношенням (3).
Рівняння теплового балансу ВГТО можна подати 

у вигляді

,Q Q                           (17)

де ,Q Q   — підведений і відведений тепло-

вий потік від ВГТО відповідно, кВт.

Без урахування нестаціонарності процесу підве-
дений тепловий потік до теплообмінника від ґрунту 
визначається за співвідношенням 

,Q q L                          (18)

де qг — середній за сезон питомий тепловий потік, 
віднесений до 1 м глибини свердловини, Вт/м; Lсв — 
глибина свердловини ВГТО, м.

Різниця температури теплоносія на вході/виході 
з випарника ТН визначаємо з рівнянь (3) і (16) й отри-
маємо залежність

2
4 .q Lt t

w d
                  (19)

Затрати енергії на насос для перекачки теплоно-
сія нижнього джерела енергії визначаються за спів-
відношенням

( ) ,V
L                   (20)

де Δpвип, ΔpВГТО — гідравлічні втрати тиску  у випар-
нику ТН та у ВГТО відповідно, кПа; ηн і ηпр — ККД 
насоса теплоносія нижнього джерела енергії і його 
приводу відповідно. Можна прийняти, що в опти-
мальному режимі роботи для насоса ηн = 0,8, а ККД 
приводу ηпр = 0,95.

Втрати тиску при подоланні потоком теплоносія 
гідравлічного опору ВГТО визначаються за форму-
лою Дарсі – Вейсбаха

2
,

2
Lw
d

                   (21)

де λ — коефіцієнт гідравлічного тертя; LВГТО = 2Lсв — 
довжина труби ВГТО, м.

Для подальших розрахунків використовуються 
аналогічні залежності (8) і (9) для визначення коефі-
цієнта гідравлічного тертя λ (як і для випадку ГТО).  
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Тепловий потік Qк у співвідношенні (14) визна-
чається за рівнянням теплового балансу ТН

Qк = Qвип + Lк.                            (22)

Коефіцієнт трансформації теплоти ідеального ци-
клу Карно можна записати у такому вигляді

1
2731 .

273
t t
t t

              (23)

Дійсний коефіцієнт трансформації ТН φ може 
бути поданий у вигляді 

φ = φТηТН,                               (24)

де ηТН — коефіцієнт втрат ТН, який прийнятий  
ηТН = 0,6 [8].

Для визначення температури теплоносія, що по-
дається з конденсатора ТН у низькотемпературну 
систему водяного опалення, має силу рівняння, яке 
виводиться на основі аналізу процесів теплообміну 
в системі гріюча вода — повітря в приміщенні — ат-
мосферне повітря [8]: 

1
p (1 )

0 0( ) ( ) / ( ) ,nt t t t t t t t        (25)

де tп — температура в приміщенні, °С; t0 — темпера-
тура навколишнього повітря, °С; tт

р — розрахункова 
температура теплоносія в системі опалення за роз-
рахункової температури навколишнього середови-
ща  t0

р, °С; n — коефіцієнт, який характеризує обрану 
систему опалення (для низькотемпературних систем 
опалення n = 0). 

Рівняння (14) для визначення питомих затрат зо-
внішньої енергії на ТНС опалення, з урахуванням ви-
разів (15), (16), (19) — (21), (22) та після ряду матема-
тичних перетворень, набуде кінцевого вигляду

2 3

1

( 1) ( 1)1 .
4 L 4

l

d w w d
q q

 

   

(26)

Вихідні дані для розрахунків: температура 25% 
водяного розчину етиленгліколю на вході до ви-
парника ТН tт

вх = 2, 4, 6, 8 °С; теплофізичні влас-
тивості ρт = 1044,636 кг/м3; ізобарна теплоємність  
ср = 3765  Дж/кг · К; кінематична в’язкість vт =  
=  3,308 · 10–6 м2/с [9]; втрати тиску у випарнику ТН 
Δрвип = 35 кПа [5]; середній за сезон тепловий по-
тік, віднесений до 1 м свердловини qг = 25, 50, 75,  
100 Вт/м [6]; глибина свердловини Lсв = 25, 50, 
75, 100, 125, 150 м [6]; внутрішній діаметр труби 
ВГТО dвн = 0,02; 0,025; 0,032; 0,04 м [6]; розрахун-
кова температура гріючого теплоносія tт

р = 40 °С; 
розрахункова температура навколишнього повітря 
 t0 = –20 °С.

Для визначення оптимальних умов роботи ТН 
в  системі опалення з використанням ВГТО побудо-
вано графічні залежності питомих затрат зовнішньої 
енергії  від швидкості теплоносія в нижньому конту-
рі. Підставивши вихідні дані у рівняння (26) з ураху-
ванням співвідношень для визначення температури 
теплоносія на виході з випарника ТН (19), дійсного 
коефіцієнта трансформації ТН (24) і температури 
теплоносія, що подається в систему опалення (25), 
отримаємо залежності, зображені на рис. 4.

З наведених графічних залежностей чітко ви-
дно, що існують оптимальні значення швидкості те-
плоносія w і відповідні їм мінімальні питомі затрати 
зовнішньої енергії на ТНС опалення. Аналіз рис. 4, 
а показує, що зміна температури теплоносія на вході 
до випарника ТН у діапазоні 2…8 °С практично не 
впливає на оптимальну швидкість 25% водяного роз-
чину етиленгліколю у нижньому контурі ТНУ. Вихо-
дячи з цього графічні залежності на рис. 5 побудовані 
для середнього значення tт

вх =4 °С.
Аналітичне співвідношення для визначення опти-

мальної швидкості теплоносія у нижньому контурі 
ТНУ складно отримати безпосередньо шляхом дослі-
дження залежності питомих затрат зовнішньої енер-
гії на екстремум через її складність і велику кількість 
впливаючих параметрів. Тому на основі попередніх 
графіків (рис. 4) було побудовано залежності оптималь-
ної швидкості теплоносія від глибини свердловини. 

Задаючись глибиною свердловини та діаметром 
труби ВГТО (які можуть бути визначені самим влас-
ником, виходячи з його фінансових можливостей), 
з  рис. 5 можна отримати оптимальну швидкість те-
плоносія, при якій зовнішні енергозатрати будуть мі-
німальні. З урахуванням знайдених таким чином ве-
личин Lсв і dвн рис. 6 дає можливість визначити відпо-
відний перепад тиску Δрвгто в трубах теплообмінника, 
після чого можна отримати загальний перепад тиску 
у нижньому контурі ТНУ для підбору циркуляційно-
го насоса.

Із рис. 6, а видно, що при великих значеннях гли-
бини свердловини, використання труб малого діаме-
тра стає недоцільним у зв’язку з великими гідравліч-
ними втратами. У свою чергу (як видно із рис. 6, б), 
гідравлічні втрати значно зростають із збільшенням 
глибини свердловини при великих значеннях тепло-
вого потоку від ґрунту, що потребує переходу на 
більший діаметр труби теплообмінника. 

Чисельний аналіз співвідношення (26) з ураху-
ванням виразів (19), (24), (25) та оптимальної швид-
кості теплоносія у нижньому контурі ТНУ дає змогу 
отримати залежність мінімальних питомих затрат зо-
внішньої енергії на ТНС опалення від глибини сверд-
ловини (рис. 7).

Видно, що при забезпеченні оптимальної швид-
кості теплоносія в нижньому контурі питомі затрати 
енергії на ТНС опалення з вертикальними ґрунтови-
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Рис. 5. Залежність оптимальної швидкості теплоносія від глибини свердловини:
а) 1–4 — внутрішній діаметр труби ВГТО dвн = 0,02; 0,025; 0,032; 0,04 м при постійних qг = 50 Вт/м і tт

вх = 4 °С; б) 1–4 — 
середній за сезон питомий тепловий потік qг = 25, 50, 75, 100 Вт/м при постійних dвн = 0,032 м і tт

вх = 4 °С

а) б)

Рис. 4. Залежність питомих сумарних затрат зовнішньої енергії на ТНС опалення від швидкості теплоносія: 
а) 1–4 — температура теплоносія на вході до випарника tт

вх = 2, 4, 6, 8 °С при постійних qг = 50 Вт/м; Lсв = 75 м; dвн = 0,032 м; 
б) 1–6 — глибина свердловини Lсв = 25, 50, 75, 100, 125, 150 м при постійних qг = 50 Вт/м; dвн = 0,032 м; tт

вх = 4 °С; в) 1–4 — 
внутрішній діаметр труби вертикального теплообмінника dвн = 0,02; 0,025; 0,032; 0,04 м при постійних qг = 50 Вт/м;  
Lсв = 75 м; tт

вх = 4 °С; г) 1–4 — середній за сезон питомий тепловий потік qг = 25, 50, 75, 100 Вт/м при постійних dвн = 0,032 м; 
Lсв = 75 м; tт

вх = 4 °С

а) б)

в)
г)



ЗБІРНИК НАУКОВИХ ПРАЦЬ НУК		 ISSN 2311–3405№ 1   2016

54

СПИСОК ВИКОРИСТАНОЇ ЛІТЕРАТУРИ

[1]	 Безродний, М. К. Енергетична ефективність теплонасосних схем теплопостачання [Текст] / М. К. Безродний, 
Н. О. Притула. — К. : НТУУ «КПІ», 2012. — 208 с.

[2]	 Безродний, М. К. Теплові насоси та їх використання [Текст] / М. К. Безродний, І. І. Пуховий, Д. С. Кутра. — К. : 
НТУУ «КПІ», 2013. — 312 с.

[3]	 Гершкович, В. Ф. Кое-что из американского опыта проектирования тепловых насосов [Текст] / В. Ф. Гершкович // 
Тепловые насосы. — 2011. — № 1. — С. 12–19.

Рис. 7. Залежність мінімальних питомих затрат зовнішньої енергії на ТНС від глибини свердловини при температурі те-
плоносія на вході до випарника tт

вх = 4 °С:
а) 1–4 — внутрішній діаметр труби ВГТО dвн = 0,02; 0,025; 0,032; 0,04 м при постійному qг = 50 Вт/м; б) 1–4 — середній 
за сезон питомий тепловий потік qг = 25, 50, 75, 100 Вт/м при постійному dвн = 0,032 м

а) б)

Рис. 6. Залежність гідравлічних втрат тиску в свердловині від її глибини: 
а) 1–4 — внутрішній діаметр труби ВГТО dвн = 0,02; 0,025; 0,032; 0,04 м при постійних qг = 50 Вт/м; tт
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вх = 4 °С

а) б)

ми теплообмінниками в усьому діапазоні параметрів 
ВГТО (рис. 7, б) не перевищують значення 0,275, що 
відповідає значенням умовного коефіцієнта транс-
формації ТНС не менше 3,6 і свідчить про достатню 
ефективність системи.

ВИСНОВКИ. 1. Розроблено методику визначен-
ня оптимальних умов роботи ґрунтових теплообмін-
ників для теплонасосних систем низькотемператур-
ного водяного опалення, що забезпечують мінімум 
енергетичних затрат на вироблення теплоти.

2. Отримано, що оптимальні характеристики 
ґрунтових теплообмінників залежать в основному від 
типу ґрунту, глибини свердловини, слабо залежать 
від теплофізичних характеристик теплоносія в ниж-
ньому контурі і практично не залежать від темпера-
турних умов роботи ТНС.

3. Визначені співвідношення характеристик ґрун-
тових теплообмінників можуть бути використані на 
стадії проектування ТНС опалення з використанням 
теплоти ґрунту для забезпечення їх максимальної 
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