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UvoD

Ciel Eurépskej tnie je dekarbonizacia krajin Eurépy. Preto sa vietkych 27 ¢lenskych $tatov EU zaviazalo
premenit Eurépu do roku 2050 na prvy klimaticky neutralny kontinent. Z toho dévodu prisla Eurdpska
komisia s navrhom, aby prisfluby na zniZenie energetickej zavislosti priemyslu a budov boli zdvazné. To
by malo za nasledok znizZenie celkovej spotreby primarnych energetickych zdrojov o 36 % az 39 % do
roku 2030. ZniZovanie energetickej narocnosti sa da dosiahnut efektivnym vyuzivanim energie
budovach. Tepld voda (TV), ktoru pouzivame napr. na sprchovanie sa ohrieva na 50 °C az 60 °C.
Odpadova vody, ktora sa dostdva do kanalizdcie ma teplotu priblizne 20 °C. Z toho vplyva, ze 30 % az
40 % energie zostava nevyuzitych (tieto hodnoty mdzZu byt este vyssie, pretoze do odpadovej
kanalizacie sa dostava aj voda studend). Teplota odpadovej vody je celoro¢ne vyssSia v porovnani
s beznymi zdroj tepla tepelnych éerpadiel. S cielom zvysit energetickd efektivitu budov navrhované
nadkritické tepelné Cerpadlo vyuziva ako zdroj tepla odpadovi vodu zachytdvanu na Urovni budovy.
Tepelné Cerpadla sa za urcitych podmienok povaZuju za obnovitelny zdroj energie. Ako nevyhodou
tepelnych ¢erpadiel, sa mdze vnimat vyuZivanie chladiv. Syntetické chladiva maju vplyv na globalne
oteplovanie a poskodzovanie ozénovej vrstvy. Oxid uhlicity (CO,, R-744) je prirodné chladivo, ktoré sa
vhima ako jedno s najvacsim potencidlom pri nahradeni syntetickych chladiv, vzhfadom na jeho
termodynamické vlastnosti. Kriticky bod CO; je pritlaku 7,37 MPa a teplote 304,1 K, preto je potrebné
v prevadzke vykurovania obytnych budov pracovat v nadkritickej oblasti. Zaroveri na vystupe z
kompresora méze mat plynné CO, vysoké teploty, ktoré st vhodné aj pre priemyselné aplikacie. Bezny
cyklus kompresie par s vyuzitim CO, v nadkritickej prevadzke ma v porovnani s cyklami syntetickych
chladiv mensie COP v prevadzke vykurovania. Dovodom su vyssie prevadzkové tlaky v porovnani so
syntetickymi chladivami. Tato praca sa zaobera vyuzivanim energie prudu chladiva v procese expanzie
ako prvého stupna kompresie pomocou ejektora na zvysenie COP. Vzhladom na to, Ze regulacia
vykonu tepelného cerpadla vykondvand regulaciou otdcok kompresora zvySuje COP systému, je
beZnou praxou vyuzivat tento druh reguldcie v konvenénych tepelnych ¢erpadlach. Regulédcia otacok
rozsiruje moznosti prevadzkovych podmienok, v ktorych tepelné cerpadlo pracuje. Vykon ejektora je
priamo zavisly na geometrii jeho Casti, ktoré sa presne navrhujui na prevadzkové podmienky v systéme.
Preto vykon ejektora klesa, ked' pracuje v prevadzke mimo navrhovych podmienok, co ma negativny
vplyv na COP systému. Regulovat geometriu ejektoru a prispésobovat sa réznym prevadzkovym
podmienkam sa da pomocou posuvne;j ihly. Podla autora prace vyuZitie ejektora s posuvnou ihlou v
malych jednotkach nadkritickych tepelnych ¢erpadiel malo skimana oblast.

Pre ndvrh nadkritickych tepelnych cerpadiel si potrebné matematické modely jednotlivych
komponentov, ktoré presne predpovedaju systémové parametre v prevadzkovych podmienkach.
Cielom préce je navrhnut suhrnny matematicky model malej nadkritickej jednotky tepelného ¢erpadla
s chladivom CO; s vyuzitim ejektora s posuvnou ihlou. Matematicky model zahrffia korelacie urcené
pre jedno fazovy prenos tepla v doskovom vymenniku (chladi¢ plynu), ktoré tieto termodynamické
zmeny lepSie popisuju. Matematicky model bude experimentalne overeny a pouZity pre vytvorenie
simuldcie redlnej prevadzky nadkritického tepelného cerpadla.



Ciel dizertacnej prace

DizertaCna prdaca sa zaobera identifikdciou potencidlu vyuzitia nadkritického tepelného cerpadla s
chladivom CO; pracujicim v podmienkach spatného ziskavania tepla z odpadovych vod. Na zvysenie
celkovej efektivity systému sa v préci pouZije ejektor a elektronicky expanzny ventil. Praca sa orientuje
na zariadenia s malym menovitym vykonom (cca do 10 kW).

Nadkritické CO; cykly s regulovatelnym ejektorom v malych jednotkach tepelnych ¢erpadiel dokladne
preskimané. Hlavhym cieflom tejto prace je navrhnit a experimentdlne overit matematicky model
tepelného cerpadla zloZzeného z pod-modelov jednotlivych komponentov. Vystupy prace posliuZia k
lepsiemu pochopeniu vplyvu odpadovej vody ako zdroja tepla na prevadzku nadkritického tepelného
Cerpadla a identifikaciu potencialu rekuperacie energie regulovatelnym ejektorom.

V ramci rieSenia dizertacnej prace s nazvom ,Tepelné Cerpadlo s nadkritickym obehom na vyutzitie
odpadového tepla“ budu spracované nasledovné Ciastkové Glohy:

e Navrh matematického modelu vsetkych komponentov nadkritického tepelného cerpadla s
chladivom CO; pre uréenie stavov pocas prevadzky.

e Simulacny model nadkritického tepelného ¢erpadla.

e Navrh a realizdcia experimentalneho tepelného cerpadla uréeného na verifikovanie
matematického modelu a simulacie.

¢ Vyhodnotenie experimentov, analyza prevadzky jednotlivych komponentov a navrh Uprav
matematickych modelov jednotlivych komponentov.

e Verifikdcia matematického modelu na zédklade experimentalneho tepelného cerpadla.

1 TRANSKRITICKY CYKLUS CO, S VYUZITIM EJEKTORA

Ejektor predstavuje zariadenie, ktoré vyuZiva energiu prudiaceho média — tzv. hnacieho (primarneho)
prudu na nasatie a stladenie iného média, oznacdovaného ako nasavané (sekundarne) médium.
Primarne médium je do ejektora privadzané cez dyzu, ktord ma zvycajne tvar konvergentno-
divergentného profilu, aby na jej vystupe dochadzalo k dosiahnutiu nadzvukovej rychlosti. Sekundarne
médium je privadzané stiosovo cez prstencovy priestor obklopujuci primarnu dyzu. Na vystupe z dyzy
dochadza ku kontaktu oboch prudov — hnacieho a nasavaného — ktoré maju vyrazne rozdielne
rychlosti. Tento rozdiel vedie k prenosu hybnosti: primarny prud sa spomaluje a sekundarny zrychluje.
V pripade, Ze je primarny prud nadzvukovy, dochadza v zmiesavacej oblasti k tvorbe sonickym razom.
Tento zmieSany prud je nasledne spomaleny v diflzore, aby sa jeho kineticka energia premenila na
tlak a vystupny tlak dosiahol poZzadovanu hodnotu medzi vstupnym tlakom hnacieho média a nizkym
,sacim” tlakom sekundarneho média.

Na Obr. Obr. 1.1 je znazornenda blokova schéma experimentadlneho zariadenia. Experimentalne
zariadenie sa sklada z tepelného Cerpadla, troch prietokovych ¢erpadiel (P1, P2 a P3), vymennika tepla
(VT), zdroja tepla (ZT) a z akumulaénej nadoby. Studena voda sa ohrievala zdrojom tepla (ZT). Prietok
sa nastavil pomocou Cerpadla s regulaciou (P1). Teplota a prietok vody odpovedali teplote odpadovej
vody v obytnych budovach. Studena voda sa bude v tejto ¢asti dalej oznacovat ako splaskova voda.
Splaskova voda prudila do vymennika tepla, kde vplyvom rozdielu tepl6t medzi splaskovou vodou a
chladiacim roztokom (zmes etylénglykolu a vody 30%) ddjde k prenosu tepla zo splaskovej vody do



chladiaceho roztoku. Chladiaci roztok dalej prudil do vyparnika tepelného cerpadla (EV), kde dochadza
k prenosu tepla z chladiaceho roztoku do chladiva (R744/CQO,). Prietok chladiaceho roztoku sa podla
potreby nastavil prietokovym cerpadlom s regulaciou otdcok (P2). Studend voda sa ohrievala v chladici
plynu tepelného cerpadla (GC) a prudila do akumula¢nej nadoby. Prietok ohrievanej vody sa podla
potreby nastavil prietokovym cerpadlom s reguldciou otacok (P3).

Kompresor nasaval pary chladiva (bod 1) a stla¢al ich do nadkritickej oblasti CO, (bod 2). Za kompresor
sa zaradil odlucovac, ktory odseparoval olej od chladiva. Olej nasledne prudil cez olejové potrubie spat
do kompresora. Dalej chladivo prudilo do chladi¢a plynu, kde dochadzalo k prenosu tepla medzi
chladivom a sekundarnou tekutinou (bod 3). Z chladi¢a plynu prudilo chladivo o nizsej teplote do
ejektora, kde dochadzalo k expanzii chladiva vplyvom prudenia cez dyzu. Prudenie cez konvergentnu
dyzu vytvaralo podtlak, vdaka ktorému sa CO; vo forme par nasalo z vyparnika (bod 7). V ejektore sa
tieto dva prady zmiesali a dochadzalo k viacfazovému pradeniu o strednom tlaku (bod 4) (tlak bol vyssi
ako je tlak vo vyparniku ale zarover bol pod kritickym tlakom). Dalej bol v systéme zaradeny separator
plynnych a kvapalnych frakcii chladiva (S). Ten sluzil na oddelenie kvapalnej zlozky chladiva od par, z
doévodu mozného poskodenia kompresora kvapalnym chladivom. Vzhladom na to, Ze sa pocas navrhu
experimentalneho stavu blizSie neskumala optimdlna geometria separatora, s prihliadnutim na
premenlivé prevadzkové podmienky sa medzi separdtor a kompresor zaradil akumuldtor chladiva (z
angl. suction accumulator). Ciefom bolo zachytavat kvapalnu zlozku chladiva v pripade, ak separator
nedokaze Uplne odseparovat kvapalnu a plynnu zlozku chladiva. (Chladivo zachytené v akumulatore
sa postupne vyparilo vplyvom prestupu tepla s okolim). Pary sa nasavali do kompresora (bod 1) a
cyklus sa opakoval. Kvapalnd zlozka chladiva sa odseparovala a prudila cez expanzny ventil (bod 5) do
vyparnika (bod 6). Kvapalné chladivo v expanznom ventile expandovalo na zvoleny tlak vyparovania.

Pocas merani sa menila frekvencia kompresora od 30 Hz az po 50 Hz. V zavislosti od frekvencie
kompresora sa menili prevadzkové parametre. Zmenam prevadzkovych parametrov sa prispdsobovala
geometria ejektora. Geometria ejektora sa menila pomocou zasuvania resp. vysivania posuvne;j ihly.
Pocas tohto procesu sa kontinudlne merala teplota, tlak a prietok chladiva.
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Obr. 1.1 Schéma experimentdlneho zariadenia



2 MATEMATICKY MODEL A SIMULACIA TEPELNEHO CERPADLA

Matematickd 1D simulacia nadkritického tepelného cerpadla sa vytvorila Ciastkovymi modelmi
jednotlivych komponentov. Simuldcia sa vykonala a analyzovala v softvéri matlab 2023b. Na urcenie
termodynamickych vlastnosti pracovnych latok (CO,, voda, zmes etylénglykolu a vody) sa v simuldcii
pouZila termodynamickd kniznica CoolProp. Matematicky model cyklu tepelného cerpadla sa
definoval parametrami jednotlivych komponentov a systémovymi parametrami:

e Kompresor: objem piestovej komory, otacky kompresoru pri 50 Hz a prikon,

e Chladi¢ plynu: geometria vymennika tepla, druh sekundarnej kvapaliny, tlak a teplota
sekundarnej kvapaliny, prietok sekundarnej kvapaliny,

e Vyparnik: geometria vymennika tepla, druh sekundarnej kvapaliny, tlak a teplota
sekundarnej kvapaliny, prietok sekundarnej kvapaliny,

e Ejektor: geometria a Ucinnost jednotlivych Casti ejektoru.
Systémové variabilné parametre boli:

e Teplota na vystupe z chladica plynu,

e Teplota vyparovania,

e Uroven prehriata par na vystupe z vyparnika,
e Aktivna plocha hnacej dyzy,

e Frekvencia kompresoru.

Na Obr. 2.1 je zobrazeny postup vypoctu matematickej simulécie. Simulacia TC sa zacala vypoctom
optimalneho vystupného tlaku kompresoru, optimalneho kompresného pomeru a pomeru strhavania
ejektoru. Na zaklade optimalneho vystupného tlaku kompresoru a kompresného pomeru sa zistil tlak
na vstupe kompresora (p1, bod 1). Tlak na vstupe kompresora je rovnaky ako tlak v separatore a na
vystupe z ejektora (pd, bod 7). Optimdlny vystupny tlak kompresoru a optimalny pomer strhavania boli
pouzité ako odhadované hodnoty pre zacatie itera¢ného procesu. Hmotnostny prietok m,. a teplota
na vystupe z kompresora sa zistili pomocou modelu kompresora. Tepelny vykon Qg a tlak v bode 3
(ps) sa zistili pomocou modelu chladi¢a plynu. Proces expanzie v elektrickom expanznom ventile sa
uvazoval ako izoentalpicky. Pre simulaciu vyparnika a ejektoru bolo potrebné poznat hmotnostny
prietok vo vyparniku my, ktory sa zistil pomocou pomeru strhdvania ER. Ako pociato¢na hodnota ER
sa zvolil optimalny pomer strhavania. Vypocet sa opakoval pokial zvoleny pomer strhdvania ER nebol
rovny pomeru strhavania ERc,i. Tepelny vykon Qey, tlak (p1o) a teplota (T1o) v bode 10 sa zistili pomocou
modelu vyparnika. Pomer strhavania ER.., tlak, teplota a suchost par (x7) v bode 7 sa zistili pomocou
modelu ejektora. Cely vypocet sa opakoval pokial sa tlak v bode 7 (p7) nerovnal odhadovanému tlaku
na vstupe kompresora (pd). Ndsledne sa na zdklade vypocitanych termodynamickych podmienok
stanovilo COP systému.
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Obr. 2.1 Postup vypoctu matematickej simulacie tepelného cerpadla

2.1 Matematicky model kompresora

Vstupné parametre pre vypocet hmotnostného prietoku 11, a entalpie na vystupe z kompresora
(hesuc) je potrebné poznat tlak na vstupe (pcsuc) @ na vystupe z kompresora (pcdis). Tlak na vstupe
kompresora (pcsuc) sa rovna tlaku na vystupe z ejektora (pejqir). Pre tlak na vystupe z ejektora plati:
Dej dif
PLopt = (1)

Pe j,suc

kde pejsuc je tlak na sani ejektora.
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Optimalny tlakovy pomer ejektora PLog: sa vyjadril korekénou rovnicou:

PLop: = 0.998 + 0.0013t,, + 0.00245t¢ oy — 0.000107t 0, g ot
+0.0000247t2, ,,,; + 0.000105¢2,

Hmotnostny prietok chladiva kompresorom sa vyjadril zo vztahu:

_ N
e = paileVe oo (3)

Korelacia objemovej a izoentropickej uclinnosti sa pouZila pre semi-hermetické kompresory.
Objemova ucinnost n, kompresora sa urcila zo vztahu:

i . \2
1y = 0.9207 — 0.0756 (p‘ﬂ) +0.0018 <—p"“5 ) ()

psuc psuc
Izoentropicka ucinnost nisc kompresora sa urcila zo vztahu:
hc,dis,s - hc,suc

Nis,c = A

c,dis — hc,suc

Pdis Pdis 2 Pdis 3
Nise = —0.26 + 0.7952 ( ) —0.2803 ( ) + 0.0414( )

suc 4 suc suc (6)

P .
—0.0022 ( ‘“S)

suc

2.2 Matematicky model expanzného ventilu

V experimentalnom tepelnom cerpadle sa poutzil elektricky expanzny ventil. Proces expanzie
v expanznom ventile sa uvazoval ako adiabaticky proces.

heev,in = hegv,out (7)

2.3 Jednorozmerny model dvojfazového ejektora

Na Obr. 2.2 je zndzornena schéma ejektora. Termodynamicky proces ejektora v nadkritickom cykle
CO:; je zaloZeny na prudeni stlaceného CO; cez hnaciu dyzu (z angl. Motive nozzle), kde dochadza k
expanznému procesu. CO, expanduje z tlaku v chladiéi plynu (ps) na tlak v zbernej komore (ps) (z angl.
receivnig chamber). Zaroven sa meni entalpia z hs na hms a rychlost chladiva z vs na vmp. Prddenim
chladiva cez ejektor vznika podtlak na vstupe nasavania ejektora, kde je nasavané CO; vo forme par z
vyparnika. Chladivo expanduje z tlaku vo vyparniku (p;) na tlak v zbernej komore (ps). Zaroven sa meni
entalpia z hy na hg, a rychlost na vs,. V zmieSavacej ¢asti sa prad z vyparnika a chladi¢a plynu zmiesaju
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a dosiahne sa rovnovazny stav, teda CO> ma tlak pmi, entalpiu hmix a rychlost vmix. CO, dalej pridi do
difazora, kde sa premieria kineticka energia na energiu vnutornu, ¢im sa zvysi tlak z pmix na pa.
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sekcia (mIX) 2 Difazor (d)

»lg
Ll

Sacia dyza (sb) 1

Hnacia » >
dyza (mb)
N

<&
l

<

e —

gc Pmix ® F>d
p ——

—
Pt g
—

Ny
Ll

@

Ps ev
Obr. 2.2 Schéma dvojfazového ejektora (Liu, F., Groll, E.A., & Li, D., 2012)

V experimentdlnom zariadeni a pouZil programovatelny ejektor s pohyblivou ihlou. Celkovy model
ejektora sa skladal zo Styroch pod-modelov: model pridenia hnacej dyzy, model prietoku sacej dyzy,
model prietoku zmiesavacej sekcie, model pridenia difizora. Pre vypocet jednotlivych modelov bolo
potrebné poznat plochu prierezu a Ucinnost jednotlivych pod-modelov.

2.31  Kriticky dvojfazovy model

V praci uvazovalo, Ze tlak, teplota a rychlost zmiesaného priadu su rovnaké. Matematicky model
vychddzal z rovnic pre zachovanie hmotnosti, hybnosti a energie:

d
E(Apmixv) =0 (8)
d dp
E (Apmixvz) +A E = —LwTw + APmixgz (9)
d v2
E ApmixV | hmix + ? = Ihqw + ApmixVg; (10)

kde hustota pmix @ entalpia hmix dvojfazovej zmesi chladiva su zavislé na drovni suchosti pary x.
Vzhladom na predpoklad, Ze zmes chladiva je v homogénnej rovnovahe (napr. rychlost kvapalnej a
plynnej ¢asti zmesi je rovnakd), suchost par x je funkciou termodynamickych vlastnosti nasytenych
par.

-1 xvg 4+ (1 —x)v; (11)

mix

Umix
Rmix = xhg + (1 — x)hy (12)

Vzhladom na to, Ze uvaZzujeme o prietoku chladiva ako o adiabatickom, mézeme zvolit p, v, a x ako
zavislé premenné na prudeni. Potom plati:
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av ov VUmi ]
<x<a—g> +<1"‘)<a—1) )— 2 (v — v1) {[2P]
sat P/ sat |dZ|
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oh dx
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H&),ra-G),) v teomilgl 3
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[ 17mi>(d_A ]
I A dz I
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|l A v vmiXJ
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Chladivo prudi v superkritickom stave do dyzy ejektora, kde expanduje do podkritickej dvojfazovej
oblasti. Podmienka kritického prudenia nastdva, ked'je determinant koeficientu matice na lavej strane
rovnice (10) rovny nule. To sa mdze vyjadrit ako (Zhang & Yamaguchi, 2021):

v .
I[me - '; (vg — v1)1|
| 1 d 0o 1=o0 (14)
I Umix |
lh;nix A (hg - hl)J
kde:
i = 205+ (1= 0] (a”g> +a-0(32) (15)
VUpix = XV —xX)v; =x|—== —x)|—=—
mix g 1 ap aat ap wat
' K, + (1 - xR, <ahg> +(1 )(ahl) (16)
. = x —_ x 1 frd x —_— — x —
mix g ap wat ap sat

Vypoctom determinantu rov. (14), vyraz pre rychlost zvuku mozno ziskat:

2 —
v, =\/ Vmix (hg hl) (17)

(vg = v1) (N = Vimix ) = Vi (hg — h1)

Rychlost zvuku je iba funkciou suchosti par a tlaku priadiaceho chladiva.

2.3.2 Model prietoku hnacej dyzy

Prudenie v hnacej dyze sa uvazovalo ako jednorozmerné a ustalené. Vzhladom na to, Ze pozname
izoentropickd Ucinnost hnacej dyzy nm, vstupny tlak pm a teplotu na vstupe Tm, mOzeme vypocitat
iteratnou metddou vystupny tlak hnacej dyzy p: a rychlost v: odhadnutim p: (0 < pt < pc). Z definicie
izoentropickej G¢innosti mézeme nasledne ziskat entalpiu na vystupe:

hy=hy — nm(hm - ht,is) (18)
Vystupnu rychlost hnacej dyzy potom vieme odvodit z rovnice zachovania energie medzi vstupom a
vystupom hnacej dyzy:

vi

2
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Vzhladom na to, Ze pozname p: a hy, vieme urdit aj x;, pretoze x; je funkciou pt a ht. Dosadenim x: a pt
do rovnice rychlosti zvuku (17) méZeme vypocditat rychlost zvuku v, ktora by sa mala rovnat rychlosti
na vystupe z hnacej dyzy vi. Odhadovany tlak p: sa upravuje, kym sa nedosiahne konvergencia (vi = v).
Po dosiahnuti konvergencie pozndme v: a teda hmotnostny prietok mm uréime z rovnice:

M = PeAeVe (20)
Plochu hrdla A: hnacej dyzy pozname z konsStrukcie ejektora a hustotu dvojfazového chladiva p:
vyjadrime pomocou rovnice:

1
pt:ﬁ_l_l—xt (21)
Pgt P1t

2.3.3 Model prietoku sacej dyzy

Hmotnostny prietok sacej dyzy sa vypocital uréenim vstrekovacieho pomeru din;:

Mg = ¢in]’mm (22)
tlak pp a rychlost v, méZzu byt uréené iteraénou metddou, ak pozname tlak ps a entalpiu hs na vstupe
do sacej dyzy, izoentropickd Uéinnost ns a plochu dyzy A,. Na zaciatku vypoctu sa tlak na vystupe zo
sacej dyzy p, odhadol a z rovnice o izoentropickej Ucinnosti sa vypocitala Specifickd entalpia na vystupe
sacej dyzy hy:

hy, = hs — ns(hs - hb,is) (23)
Vystupna rychlost hnacej dyzy sa odvodila z rovnice zachovania energie medzi vstupom a vystupom
hnacej dyzy:

vi

2 (24)
hy = hg — 77s(hs - hb,is)

Rychlost na vystupe zo sacej dyzy v, sa porovnala s rychlostou na vystupe zo sacej dyzy v, ktora sa

vypocitala z rovnice kontinuity:

hs:hb+

Mg
Vt =
PpAp
Hustota chladiva na vystupe sacej dyzy ps je funkciou tlaku a Specifickej entalpie na vystupe sacej dyzy.

(25)

Tlak py sa menil, kym sa nedosiahla konvergencia tychto rychlosti.

2.3.4 Model prudenia v zmieSavacej Casti

Na vystupe zo zmieSavacej ¢asti ma chladivo rychlost vmix a tlak pmix. Vzhladom na to, Ze tu dochéadza
k procesu zmieSavania prudov chladiva z jednotlivych dyz pomocou rovnic zachovania hmotnosti,
hybnosti a energie, sa vypocitala rychlost vmi, tlak pmx a Specifickd entalpia hmix na vystupe zo
zmiesSavacej Casti:

PiAVe + PrApVh = Pmix Amix Vimix (26)
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ptAt + Nmix ptAtVt2 + Dy (Amix - At) + Nmix pb(Amix - Ab)vg (27)

= Pmix Amix + Prmix Amix Vr?nix
VZ V2 V2 .
M, <ht + %) + 1 <hb + 71’) = (1 + 1) <hmix + 3”‘) (28)

Vzhladom na to, Ze pozndme Ucinnost nmix @ hustota chladiva na vystupe zo zmieSavacej ¢asti pmix je
funkciou pmix a Specifickej entalpie hmix, mozno vyriesit vyssie spominané rovnice. Ak pozname tlak pmix
a Specifickd entalpiu hmi, vieme uréit Xmi.

2.3.5 Model prietoku difuzora

Pre zjednodusenie vypoctu sa predpokladalo, Zze prud chladiva na vystupe zo zmieSavacej Casti je
homogénny a ustaleny. Zaroven sa zanedbal prenos tepla medzi chladivom a stenami ejektora. Potom
pre koeficient obnovy tlaku plati:
Ct — Pa pn;lx (29)
fpmixvmix
Z rovnice energetickej bilancie medzi vstupom a vystupom ejektora sa urcila Specifickd entalpia na
vystupe diflzora:

A \21T %2 (1 = X )?
C. = 0850 1_( m|x) ][ mix_ mix (30)
' Pmix [ Ad Pg, mix P1, mix
Mphy + Mghg = Oy, + 1Mg)hg (31)

Suchost pér na vystupe z ejektora x4 je funkciou tlaku p4 a Specifickej entalpie hg na vystupe z ejektora.

2.4 Matematicky model vyparnika

Matematicky model vyparnika sa rozdelil na dve ¢asti. Prva Cast predstavovala proces vyparovania
resp. dvojfazového chladiva. Druha cast reprezentovala ¢ast vyparnika, kde sa prehrievaju pary
chladiva (vid. Obr. 2.3). Pre experimentalne zariadenie sa navrhol vyparnik s prehriatim par +5 °C pri
nominalnych prevadzkovych podmienkach.

My, L in

Tn!rti,tp,nur

%0 blast prehrievania™

e Kvapalina

|
my, t ' A ¥ M, Pr. ot »
Lihout Dvojtazova | Oblast P rekean

|
z = |
S I | [ 1 h
/\\ 1 oblast ) |prebrievania | "7, out+ T, ont
i
i . i
r i
|

| Dvojfazva oblast --.., . Chladwo : |~
A e ier e — ——

i
= —| My Prin My Pr.tpouts

e O
_J L[m]
(a) (b)

Obr. 2.3 Rozdelenia modelu doskového vymennika v prevadzkovych podmienkach vyparnika na

=
pI Iy 8 Jine h,,.‘,, Lr.tp. out »hr.fp.nut

sekcie (a) a priebeh teplot chladiva a sekundarnej kvapaliny (b).
(Wu, W., Skye H.M., & Dyreby, J.J., 2021)
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Energeticka bilancia vyparnika sa vyjadrila ako:

Qr,tp =my (hr,tp,out - hr,in) (32)
Qr,sup =m, (hr,out - hr,tp,out) (33)
Q= Cp,lml(tl,out - tl,out) (34)

Celkova vykon vyparnika sa urcil suctom vykonov jednotlivych sekcii. Pre jednofazovu cast
(prehrievanie par) sa sucinitel prestupu tepla a a faktor trenia ,,f“ vyjadrili ako:

A
a=0.277 (—) Re?-766 pr0:333 (35)
Dp,

f = 1.18Re™010 (36)
Pri vyparovani zavisi sucinitel prestupu tepla od konvekéného (z angl. convective boiling) a jadrového
(z angl. nucleate boiling) varu (Longo G.A., Mancin S., Righetti G., & Zilio C., 2015).

k
gy = 0122 (—‘) Re%? Prl/3 (37)
Dy
Ro 0.1333 q 0.467
_ Ro q 38
a,, = 0.58a, (0_4) Y(ZO) (38)
0.27
Y=1.2<p) +(25+——) 2 (39)
Derit 1-— p Derit
Derit
1
2\D
Reeq=G|(1—x)+x <ﬂ> = (40)
Pg H

kde oo je referencna hodnota sucinitela prestupu tepla ziskaného empiricky pre chladiva zo skupin
HFC a HFO. Hodnota ap je rovna 4,4 kW.m2.K. R, je strednd drsnost dosky vymennika tepla (beZnou
hodnotou pre doskové vymenniky tepla byva R, = 0,4 um). Hodnota pre priemerny koeficient prestupu
tepla aip sa zvolila ako vyssia hodnota z konvekéného a jadrového varu. Tlakovy rozdiel dvojfazového
prudenia pri procese vyparovania sa urcil ako:

GZ
Ap;, = 1.553 — 41
ptp me ( )
1 x 1—x
— = (42)
Pm  Pg P

Pre spravne vyhodnotenie procesu prebiehajlceho vo vyparniku je potrebné koeficient prestupu tepla
atlakovl stratu vo vyparniku hodnotit v zavislosti na suchosti par x. Dévodom je zmena
v termodynamickych vlastnostiach zmesi, ktoré su zavislé od kvality pary. Skimana suchost par sa
stanovilana 0,2; 0,4; 0,6; 0,8.
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241 Matematicky model chladiéa plynu

V matematickom modeli sa rozdelil chladi¢ plynu na 15 Usekov, aby sa zachytil vplyv vyraznych zmien

termodynamickych vlastnosti CO; v oblasti pseudokritckej teploty.

m,prytoahg { ! ’
M\Sekciall | Sekcia2 | | SekciaN| |
| wﬁ.,t”.h, =
! Chiladivo PR
Quea
Que
LR S —
m.,_(T:Th" Kvapalina ._:l
= -
& R T
s i m;,
L [m]

Obr. 2.4 Rozdelenie modelu doskového vymennika v prevadzkovych podmienkach chladi¢a plynu na
sekcie (a) a priebeh teplot chladiva a sekundarnej kvapaliny (b)
(Wu, W., Skye H.M., & Dyreby, J.J., 2021)
Vzhladom na to, Ze rovnice popisujlce procesy v chladi¢i plynu su pre jednotlivé sekcie rovnaké, budu
sa odkazovat na i-tu sekciu. Rovnice energetickej bilancie chladi¢a plynu sa vyjadrili ako:

Qr,i = mr(hr,i - hr,i+1) (43)
Qui = cpumy(tyie1 — t1) (44)
(tr,i - tl,i) - (tr,i+1—tl,i+1) (45)

Qr,i = Ql,i = Qgc,i = Ugc,iAgc,i
[(tr; = t10)/(tris1-tuies)]
Sucinitel prestupu tepla a a tlakova strata f chladiva sa vypocitala pre jednofazovu korelaciu podla
rovnic (35) a (36). Vysledny vykon chladi¢a plynu Qg sa urcil su¢tom tepelnych vykonov jednotlivych

sekcii.

2.5 Vysledky simulacie

Na Obr. 2.5 je zndzornend zavislost COP na frekvencii kompresora. S rasticou frekvenciou kompresora
COP klesa. Pri najnizsej frekvencii (30 Hz) je priemerny COP najvyssi (priemer 3,87), zatial ¢o pri
najvyssej frekvencii (50 Hz) je COP najnizsi (priemer 3,06). Dévodom je, Ze vysSia frekvencia
kompresora znamena vyssi hmotnostny prietok a vyssi tlakovy pomer, ¢o zvysuje prikon kompresora.
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Obr. 2.5 Zavislost COP na frekvencii kompresora

Z Obr. 2.6 vyplyva, Ze COP sa meni v zavislosti od aktivneho prierezu dyzy. Pri nizSom Skrteni
(napr. 25 %) je priemerny COP o nieco nizsi nez pri vysSich Urovniach skrtenia (napr. 10 % alebo 5 %).
Rozptyl hodnét COP je v celom rozsahu prierezov dyzy podobny. COP ma tendenciu mierne rast
s rastucim prierezom dyzy, no zaroven sa zvysuje aj rozptyl vysledkov. To znamena, Ze mensi prierez
dyzy méze v niektorych rezimoch priniest vyssiu Uéinnost, no zaroven je systém citlivejsi na dalsie
prevadzkové podmienky.
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Obr. 2.6 Zavislost COP na urovni $krtenia ejektora
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Z Obr. 2.7, a Obr. 2.8 vyplyva, 7e ejektor nedokaze regulaciou prierezu dyzy kompenzovat zmeny
prevadzkovych podmienok. To méze byt spésobené nevhodnou geometriou ejektoru pouzitého
v systéme.
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Obr. 2.7 Porovnanie cyklov tepelného Cerpadla v zavislosti na aktivnom priereze dyzy (nomindlna
prevadzka)

095

Obr. 2.8 Zavislost COP na frekvencii kompresoru a trovni $krtenia ejektoru

2.51 Sudhrn

Simulovali sa frekvencie kompresoru v rozsahu od 30 Hz do 50 Hz. COP systému klesa s rastlcou
frekvenciou kompresora. NajvyssSia priemernd hodnota COP (3,87) bola dosiahnutd pri najnizsej
frekvencii 30 Hz, zatial' o najnizsi priemerny COP (3,06) bol zaznamenany pri najvyssej frekvencii
50 Hz. Pric¢inou je, Ze vysSia frekvencia vedie k vysSiemu hmotnostnému prietoku a vysSiemu
tlakovému pomeru, ¢o si vyzaduje vyssi prikon kompresora. Analyzoval sa vplyv zmeny aktivheho
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prierezu dyzy ejektora (Urovern skrtenia) od 25 % do 5 %. COP ma tendenciu mierne rast so znizujucim
sa prierezom dyzy. Pri aktivnom priereze dyzy 25 % bol priemerny COP o nieco nizsi neZ pri Urovniach
10 % alebo 5 %. S rastuicou Uroviou Skrtenia sa vSak zvySuje aj rozptyl nameranych hodnot COP.
To naznaduje, Ze hoci vy$sie skrtenie mdze v niektorych rezimoch zvysit Géinnost, systém sa stava
citlivejsim na ostatné prevadzkové podmienky. Vysledky simulacie naznacuju, Ze zmena prierezu dyzy
nedokaze kompenzovat prevadzkové podmienky nadkritického tepelného cerpadla. To moze byt
spbsobené chybnou uvahou konstantného optimalneho tlaku na vystupe kompresoru z pohladu
teploty na vystupe zchladi¢a plynu alebo nevhodnou geometriou pouzitého ejektoru. Daldim
postupom bude experimentalne overit zdvislost medzi zmenou prierezu hnacej dyzy a tlakom na
vystupe z ejektoru.

3  REALIZACIA EXPERIMENTALNEHO STAVU

V experimentdlnom zariadeni sa poufZili doskové (spajkované) vymenniky tepla. Bez predpripravy
doskové vymenniky tepla nie su vhodné pre aplikacie ziskavania tepla z odpadovych vod. Odpadova
voda by doskové vymenniky upchala resp. mohla aj trvalo poskodit. V praci sa pouzili doskové
vymenniky tepla vzhladom na fakt, Ze ciefom prace bolo identifikovat potencial vyuzitia nadkritickych
TC v takychto aplikaciach a experiment sa vykonal v laboratérnych podmienkach, kde odpadova voda
bola nahradend zmesou etylénglykolu a vody (1:1). Pre potrubné trasy sa v zariadeni zvolilo medené
potrubie K65 (CuFe2P) od spolo¢nosti Wieland. Maximalny prevadzkovy tlak dovoleny vyrobcom v
potrubi je 120 bar. Do systému sa vradili spatné a gulové ventily uréené pre vysoké prevadzkové tlaky
od spoloc¢nosti Refrigera. Merania teploty a tlaku sa vykonali v meracich bodoch (vid. Obr. 1.1).
Snimace teploty sa umiestnili na vonkajsiu stranu potrubia a dostatoc¢ne odizolovali od okolia izolaciou.
Meranie v redlnom ¢ase a reguldciu zabezpelovala programovacia a riadiaca jednotka PCO®* (CAREL).
Pre rozsirenie vstupov hlavnej riadiacej jednotky sa pouZil rozSirovaci modul pCO®. Riadenie
elektronického expanzného ventilu zabezpecoval modul EVD, ktory sa pripojil do hlavnej riadiacej
jednotky pCO>* (RS485). Program pre riadenie celého systému sa vytvoril v programovacom prostredi
1Tool. Expanzny ventil sa naprogramoval tak, aby sa udrzovalo (PID regulacia) prehriatie chladiva za
vyparnikom podla zvolenych hodnot. Riadenie ejektoru sa vykonavalo prostrednictvom displeja pre
pCO5+ nastavovanim presnych krokov motoru. Cely systém sa nasledne musel prispdsobit zmenam
frekvencie motoru.

Po navrhu komponentov tepelného ¢erpadla sa vytvoril 3D model v CAD softvéri (vid'. Obr. 3.1). Cielom
modelu bolo uréit potrebné mnozstvo potrubnych Casti, armatur, podpier a spojovacieho materialu,
usporiadanie komponentov vzhladom na poZadovanui bezpeénost aodhad tlakovych strat
v potrubnych rozvodoch. Vystupmi z 3D modelu boli 2D a izometrické vykresy potrebné na zostrojenie
zariadenia.
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Obr. 3.1 3D model experimentdlneho tepelného cerpadla

Experimentdlne zariadenie je zobrazené na Obr. 3.2 a Obr. 3.3.
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Obr. 3.3 Prietokomery na kontrolu merania prietokov vo vymennikov tepla
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Experimentalne merania potvrdili, Ze geometria komercéne dostupného regulovatelného ejektora je
plne vyhovujuca pre cely predpokladany rozsah prevadzkovych hodnot. Poc¢as experimentu v ejektore
dochadzalo k expanzii chladiva, pricom dochadzalo ku kondenzacii vodnych par z okolitého vzduchu
na povrchu ejektoru a ich naslednym zamrfzanim. Na Obr. 3.4 je fotografia ejektoru pocas prevadzky.
Hranica (zaciatok) ndmrazy zaroven predstavuje miesto, kde dochadzalo ku expanzii na tlak, ktorého
odpovedajuca teplota je nizsia ako 0 °C. K tejto expanzii dochadzalo od hnacej dyzy dalej ako sa
predpokladalo. Preto sa navrhla Uprava matematického modelu ejektora, v ktorej sa vyuziva tzv.
aerodynamické hrdlo, ktoré by vysvetlilo posunutie expanzie (resp. ndmrazy).

anww

nz

Obr. 3.4 Namfzanie ejektoru pocas prevadzky

Zmens$ovanim aktivneho prierezu hnacej dyzy dochadzalo ku zvySovaniu tlaku na vstupe do ejektora
(resp. v celej Casti systému s vysokym tlakom), pricom sucasne klesal tlak na vystupe z ejektoru, teda
dochdadzalo ku zvySovaniu tlakového pomeru ejektoru. K zvySovaniu tlaku dochadzalo okamzite a tlak
sa ustalil na zvySenej hodnote. Predstaveny matematicky model uvazoval s konstantnym vystupnym
tlakom resp. s regulaciou vystupného tlaku kompresora na optimalny tlak z pohladu teploty na vystupe
chladi¢a plynu. Optimalny tlak v redlnej prevadzke nadkritického systému moze byt pomocna veli¢ina
pre urcenie optimalnej prevadzky systému, nemdze byt vsak hlavnym riadiacim parametrom v
systémoch vyuzivajucich ejektor s pohyblivou ihlou (resp. moze existovat vztah medzi optimalnym
tlakom chladic¢a plynu a optimdlnym prierezom hnacej dyzy ejektora. To bude predmetom dalSieho
vyskumu pozn. autora). Pred daldimi experimentami bolo nutné najprv zistit dévod rozdielneho
spravania sa experimentalneho zariadenia a simulacie (hodnoty tlaku na vystupe z kompresoru sa
skokovo pribliZzovali ku maximalnemu bezpe¢nému tlaku prevadzky). Z toho dévodu sa uskutocnili
merania tlakov na vstupe a vystupe z ejektoru pri réznych prierezoch hnacej dyzy. Data z
experimentalnych merani sa poutzili na Upravu matematického modelu (vid Obr. 4.1).
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Vykonané merania zaroven dokazali, Ze pri Urovni presnosti potrebnej na overenie matematického
modelu je mozné tlakové straty sp6sobené potrubnymi trasami zanedbat.

4 IMPLEMENTACIA ZISTENYCH POZNATKOV

Po vykonanych experimentalnych meraniach sa vykonali zmeny v matematickych modeloch s ciefom
zvysit ich presnost a efektivitu.

4.1 Zvysovanie tlaku na vstupe ejektora

Z vykonanych merani sa podarilo zachytit zavislost medzi pomerom tlakov na vstupe a vystupe
ejektora a Urovne otvorenia ejektoru (teplota chladica plynu +35 °C, frekvencia kompresoru 50 Hz,
teplota vyparovania -10°C, Obr. 4.1). Matematicky model sa upravil tak, aby zohladrioval pomer medzi
tlakom na vstupe do hnacej dyzy ejektora a tlakom na vystupe z ejektora zavisly od Urovne otvorenia
ejektora (0% bolo Uplne uzatvorenie ejektora).
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Obr. 4.1 vztah medzi pomer tlakov na vstupe a vystupe ejektora a aktivnom priereze dyzy

Model kompresoru sa upravil tak, aby tlak na vystupe z kompresora nebol vstupny parameter.
Vystupny tlak kompresoru pgis sa definoval ako:

Dais (Hio' Aa) (46)

I, = 3,162+ 1076 x x® — 0.0003987 * x° + 0.02045 * x*
—0,5474 x x3 4+ 8,078 % x> — 62,48 * x + 201.6
kde A, je aktivny prierez dyzy, N, je pomer vstupného a vystupného tlaku z ejektoru a x je aktivny
prierez dyzy. Koeficient determindcie polynomickej funkcie bol R =0,96.

(47)
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4.2 Vypocet rychlosti zvuku

Pocas vykondvania simuldcii vypocet rychlosti zvuku dvojfazového prudenia spo6soboval problém
s rychlostou vypoctu avysledky boli v niektorych pripadoch nepouZitelné, ¢o bolo spdsobené
obmedzeniami dostupnych kniznic obsahujucich termodynamické vlastnosti latok. Pre zvySenie
presnosti vypoctu rychlosti zvuku, sa v praci pouZil postup overeny meraniami pre dvojfazové
prudenie CO, (Lund H, 2012). Kde rychlost zvuku (a) sa vyjadrila ako:

p vaCp l((l - Cv)z

T2 =g+ —— 48
O A (48)
€ €

a‘2=p< o+ ) (49)

v pyaz  pat

aT Tﬁkvk
G=(35) = (50)

P Sk Cp k

Cpke = Pr€rCpk (51)

kde ay, aj su hodnoty rychlosti zvuku pre jednofdzovy nasyteny plyn a kvapalinu, zatial ¢o €, a €
predstavuju objemovy podiel (z angl. void fraction) par a kvapalnej fazy. aw je rychlost zvuku pri
zohladneni len tlakovej rovnovdhy a k € {v,I},% a C,« su definované nasledovne:

oT Tﬁkvk
¢ = (_) = _PkVk (52)
0P Sk Cp,k
Cpk = Pr€rCpk (53)

B je sucinitel tepelnej roztaznosti, c, je merna tepelnd kapacita pri konstantnom tlaku, ek je objemovy
podiel fazy, v je merny objem a T je teplota.

4.3 Aerodynamické a sacie hrdlo

CO; po expanzii pri prechode hnacou dyzou vytvori aerodynamické hrdlo, v ktorom dochadza k dalsej
expanzii a mieSaniu primarneho asekunddrneho pridu. To by spésobilo posunutie expanzie
(namfzanie) smerom k difdzoru.
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. B 99 I
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tok Ra
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Obr. 4.2 Schéma ejektoru s aerodynamicky hrdlom
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Pre stanovenie vysledného tlaku po expanzii, sa uvaZovalo s izoentropickou expanziou primarneho
prudu na hypoteticky tlak, ktory je rovny vstupnému tlaku sekunddrneho prudu (pn1 = ps) preto plati:
2 2

Vhi1

he + - = hyy +
t 2_h1 2

kde Specificka entalpia hn; je funkciou tlaku ph1 a entropie pri hypotetickom tlaku. vi; je axialna rychlost

(54)

primarneho prudu pri pr1. Skutoéna plocha prierezu primarneho prudu sa ziskala korekciou A;, podla
experimentalneho parametra .

A1n
e

Predpokladalo sa, Ze primarny prad prechadza sériou rdzov pri expanzii v nasavacej komore, preto je

Apq = (55)

tento expanzny proces uvazovany s konstantnou izoentropickou Géinnostou nm.

ht - hml
NMm =7——F— (56)
" ht - hmls
Rovnica zachovania hmotnosti pre sekundarny prud sa vyjadrila v tvare:
Mg = Ps1451Vs1 (57)
Az = Ahl + Asl (58)

kde Aq je plocha prierezu sekundarneho prudu. A; je plocha prierezu celej komory s konStantnym
prierezom. Expanzia sekundarneho prudu sa vo vypocte povaZovala za izoentropicku. Preto sa hustota
ps1 urcila ako:

ps1 = P(Ps1, Ss) (59)
4.4 Vysledky simulacie

Nominalna prevadzka systému pozostavala svystupnej teploty chladica plynu +35 °C, teploty
vyparovania -10 °C, Uroven prehriatia par 0 °C, aktivny prierez dyzy 14 % a frekvencie kompresoru 50
Hz. Systém pri nominalnej prevadzke dosahoval COP 2,81 pri vykone chladi¢a plynu 6 kW, vykone
vyparnika 3,8 kW a prikone kompresoru 2,12. V Tab. 1 su uvedené jednotlivé vysledky systémovych
parametrov pre nominalnu prevadzku.
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Tab. 1 Vysledky upravenej simulacie systémovych parametrov pre nominalnu prevadzku

Popis Tlak | Entalpia | Teplota | Hustota | Suchost Hrr;c:it:tc;s:n{l
[bar] | [ki.kg?]l | [*C] [ [kg.m?] [-] [kg-s]
Nasdavanie kompresoru (1) | 31,03 | 433,09 -4,32 85,169 1 0,0294
Vytlak kompresoru (2) 92,46 | 499,01 92,46 178,76 - 0,0294
Vystup chladiéa plynu (3) 92,46 | 296,01 35 678,00 - 0,0294
Hnacia dyza (4) 56,92 | 290,78 19,72 453,84 0,23 0,0294
Aerodynamické hrdlo (4p) 26,43 | 280,61 -10,07 159,26 0,4 0,0294
Sacia komora (5) 26,43 | 337,16 -10,07 109,49 0,62 0,0157
Komgrr?esr :Zoonrit?g)t”"'m 26,43 | 337,16 | -10,07 | 109,49 | 0,62 0,0451
Vystup ejektoru (7) 31,03 | 340,43 -4,32 130,34 0,62 0,0451
Expanzny ventil vstup (8) 31,03 | 189,64 -4,32 952,42 0 0,0157
Expanzny ventil vystup (9) 26,49 | 189,64 -10 595,71 0,05 0,0157
Koniec vyparovanie (9p) 26,49 | 435,13 -10 71,19 Prehriatie 0,0157
Vyparnik vystup (10) 26,49 | 435,14 -9,99 71,18 Prehriatie 0,0157

Na obrazku Obr. 4.3 je zndzorneny cyklus nadkritického tepelného cerpadla v nomindlnej prevadzke.
Vystupny tlak z ejektoru je 31,03 bar (priblizne o 6,39 bar menej ako v prvotnej simuldcii). Tlak na
vystupe kompresora je 92,46 bar a teplota priblizne +92 °C. Nové vysledky nominalnej prevadzky sa
priblizuju experimentalne nameranym hodnotam. Zaroven z grafu vyplyva, Ze ,marend” energia v
expanznom ventile (body 8 — 9) je mensia v porovnani s vysledky predchadzajiceho matematického
modelu.
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Obr. 4.3 p-h diagram cyklu nadkritického tepelného ¢erpadla podla upravenej simulacie
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Na Obr. 4.4 je znadzorneny proces expanzie vejektore. Zo simulacie vyplyva, Zze v komore
s konstantnym prierezom nedochadza k sonickym razom (rychlost zmesi pridi mensou rychlostou ako
je rychlost zvuku (bod 6).
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Obr. 4.4 p-h diagram dvojfazového ejektoru podla upravenej simuldcie

4.4.1 Vplyv premennych systémovych parametrov na tepelné cerpadlo

Na Obr. 4.5 je zndzornena zavislost COP na frekvencii kompresora. Z grafu vyplyva, Ze s rasticou
frekvenciou kompresoru sa priemerné hodnoty COP mierne zvysSuju a rozptyl hodnét je pomerne
stabilny, ¢o naznacuje konzistentné sprdvanie systému v réznych podmienkach. Pri meniacej sa
frekvencii kompresoru ejektor dokaze zmenou geometrie udrzovat COP stabilné. Takéto spravanie
systému sa ocCakavalo pri jeho navrhu. Priemerné COP systému bolo 2,85 (maximalne COP 3,65
a minimalne COP 1,67).
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Obr. 4.5 Zavislost COP na frekvencii kompresoru
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ZObr. 4.6 a Obr. 4.7 vyplyva, Ze s rasticou frekvenciou kompresoru sa priemerny vykon chladi¢a plynu
resp. vyparnika vyrazne zvysSuje, €o je oCakdvané, kedZe vysSia frekvencia znamena vyssi prietok
chladiva a tym aj vyssi tepelny vykon systému. Rozptyl hodnét sa s rastlicou frekvenciou mierne
zvacdsuje. Takéto spravanie systému sa ocakavalo pri jeho navrhu.
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Obr. 4.6 Zavislost vykonu chladi¢a plynu na frekvencii kompresoru
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Obr. 4.7 Zavislost vykonu vyparnika na frekvencii kompresoru

Na Obr. 4.8 a Obr. 4.9 su znazornené zavislosti tlakov (vystup z kompresora a vystup z ejektora). Trend
je rovnaky v obidvoch pripadoch, s rasticou frekvenciou kompresoru sa priemerny tlak mierne
zvysuje, pricom rozptyl hodnét (Standardna odchylka) sa tiez zvacSuje. To je spOsobené vacSou
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citlivostou na zniZovanie aktivneho prierezu dyzy pri vysSom prietoku chladiva, ktory nastava
zvySovanim frekvencie kompresoru. Takéto spravanie systému sa ocakavalo pri jeho navrhu.
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Obr. 4.8 Zavislost tlaku na vystupe z kompresora na frekvencii kompresoru
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Obr. 4.9 Zavislost tlaku na vystupe z ejektoru na frekvencii kompresoru
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Obr. 4.10 Porovnanie cyklov tepelného cerpadla v zavislosti na frekvencii kompresoru (nominalna
prevadzka)

Na Obr. 4.11 je znazornena zavislost COP na aktivnom priereze dyzy. Z grafu vyplyva, Ze COP systému
sa mdze skokovo menit v pripade, ked geometria ejektoru nezodpoveda prevadzkovym parametrom.
Takéto spravanie systému sa ocakavalo pri jeho navrhu.
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Obr. 4.11 zavislost COP na aktivnom priereze dyzy
Z Obr. 4.12 a Obr. 4.13 vyplyva, Ze aktivny prierez dyzy nema zasadny vplyv na vykon vyparnika resp.
chladica plynu. Mierne vykyvy priemerov su sposobené tym, Ze prierez dyzy ovplyvriuje vystupny tlak
kompresoru. Zmena vystupného tlaku kompresoru zasadne neovplyviiuje prietok a teplotu chladiva,
ktoré definuju vykon vymennikov tepla.
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Obr. 4.12 zavislost vykonu vyparnika na aktivhom priereze dyzy
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Obr. 4.13 Zavislost chladi¢a plynu na aktivnom priereze dyzy
Na Obr. 4.14 a Obr. 4.15 st zndzornené zavislosti tlakov (vystup z kompresora a vystup z ejektora). Pri
hodnoteni zavislosti tlaku na vystupe z ejektoru na aktivnom priereze dyzy je potrebné brat do Gvahy

aj tlak na vstupe ejektora (resp. tlak na vystupe kompresora). PretoZe tlak na vystupe z ejektora je
ovplyvneny viacerymi parametrami (tlak na sani, prietok atd’.)
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Obr. 4.14 Zavislost tlaku na vystupe ejektoru na aktivnom priereze dyzy
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Obr. 4.15 Zavislost tlaku na vystupe kompresoru na aktivnom priereze dyzy

Z Obr. 4.13 aObr. 4.16 vyplyva, Ze zmenou prierezu dyzy je moziné sa prispdsobit meniacej sa
prevadzke tepelného Cerpadla pri zachovani vykonu chladica plynu.
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Obr. 4.16 Porovnanie cyklov tepelného Cerpadla v zavislosti na aktivhom priereze dyzy
(nomindlna prevadzka)

Na Obr. 4.17 je znazornend zavislost COP na teplote vyparovania. Z grafu vyplyva, Ze s rastlcou
teplotou vyparovania dochadza k narastu priemernej hodnoty COP. Pri najnizSej teplote (-12 °C) je
priemerny COP priblizne 2,40, zatial ¢o pri najvyssej (-5 °C) dosahuje priemer COP hodnotu 3,30.
Rozptyl hodnot COP je najmensi pri vyssich teplotach, co naznacuje stabilnejSiu prevadzku systému v
priaznivejsSich podmienkach. COP rastie s rastlcou teplotou vyparovania, pricom median aj horny
kvartil sa posuvaju smerom nahor. Obr. 4.18 zobrazuje rozptyl tlaku na vystupe z kompresoru pre
jednotlivé hodnoty teploty vyparovania. S rasticou teplotou vyparovania resp. s rasticim tlakom
vyparovania rastie aj tlak v systéme. Vysoky tlak par na sani ejektora zvysSuje tlak na vystupe z difazora
resp. na sani kompresoru.

Rozptyl COP podla teploty vyparovania (bez nulovych hodnot)
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Obr. 4.17 Zavislost COP na teplote vyparovania

34



1204

: ?§§

-12.0 -10.0 -7.0 -5.0
Teplota vyparovania [°C]

Tlak na vystupe z kompresoru [bar]

Obr. 4.18 Zavislost tlaku na vystupe kompresoru na teplote vyparovania

Obr. 4.19 znazornuje, ako teplota vyparovania resp. tlak zvysSuje prevadzkovy tlak systému. Z grafu
vyplyva, Ze pri uréovani teploty vyparovania v prevadzke je potrebné brat do Uvahy aj zavislost medzi
tlakom vyparovania a aktivnym prierezom dyzy. Vzhladom na bezpecnost (maximalny dovoleny tlak
experimentalneho zariadenia je 110 bar.), nie je mozné poufZit teplotu vyparovania -5 °C (aj ked pri
tejto hodnote dosahuje systém najlepSie COP) ani v pripade, ked prevadzkova teplota zdroja tepla
(odpadova voda) by pre takito hodnotu bola optimalna.
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Obr. 4.19 Porovnanie cyklov tepelného Cerpadla v zavislosti teplote vyparovania (nominalna
prevadzka)

Na Obr. 4.20 je znazornena zavislost COP na frekvencii kompresoru a aktivhom priereze dyzy. Zo
simuldcie vyplyva, Ze na rozdiel od predchddzajuceho matematického modelu (Obr. 2.8), po
pridani procesu zvySovania tlaku resp. zniZovania tlaku na vystupe z kompresoru na zaklade aktivheho
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prierezu dyzy, systém dokaze kompenzovat zmenu prevadzkovych podmienok. Takyto priebeh sa
zhoduje s ocakavaniami pri navrhu systému a zaroven zodpoveda spravaniu sa systému pocas
skusobnych merani.

COP [
hCOP M :

-
Frekvencia kompresoru [Hz] > e
s =

Obr. 4.20 Zavislost COP na frekvencii kompresoru a Urovni Skrtenia ejektoru aktivnom priereze dyzy

44.2 Suahrn

S rastucou frekvenciou kompresora sa priemerné hodnoty COP mierne zvysSuju, pricom systém si
vdaka schopnosti ejektora menit geometriu udrzuje stabilné COP. Priemernd hodnota COP v
testovanom rozsahu bola 2,85. Vykon chladica plynu aj vyparnika rastie so zvySujucou sa frekvenciou,
¢o je dosledkom vyssieho prietoku chladiva. Tlak na vystupe z kompresora aj z ejektora s rastlicou
frekvenciou mierne stupa. ZvacSuje sa aj rozptyl hodnét, ¢o je spdsobené vyssou citlivostou systému
na zmenu prierezu dyzy pri vy$sich prietokoch. COP sa moze skokovo menit, ak geometria dyzy
ejektora nezodpoveda aktualnym prevadzkovym podmienkam. Aktivny prierez dyzy nemad zasadny
vplyv na vykon vyparnika a chladi¢a plynu. Zmeny tlaku na vystupe kompresora, ktoré su ovplyvnené
prierezom dyzy, zdsadne neovplyviuju prietok a teplotu chladiva, a teda ani vykon vymennikov. S
rastuicou teplotou vyparovania sa priemerna hodnota COP zvysuje. Pri teplote -12 °C bol priemerny
COP priblizne 2,40, zatial ¢o pri -5 °C dosiahol az 3,30. Prevadzka systému je stabilnejsia pri vyssich
teplotach vyparovania. Vyssia teplota vyparovania vedie k narastu tlaku v celom systéme. Vysoky tlak
par na sani ejektora zvysSuje tlak na jeho vystupe a nasledne aj na sani kompresora.

Na rozdiel od prvotného, novy matematicky model lepSie opisuje prevadzku systému. Merania
dokdzali, Ze geometria pouZitého ejektoru je vyhovujica pre rozsah skimanych prevadzkovych
podmienok systému. Novy pristup zohladnujuci pomer medzi vstupnym a vystupnym tlakom ejektoru
lepsie predpoveda prevadzku systému. Vysledky simuldcie dokazuju, Ze zmena aktivneho prierezu
dyzy dokaze kompenzovat (udrziavat stabilné) COP aj pri meniacich sa prevadzkovych podmienkach.
Podla prezentovaného matematického modelu ejektoru nedochddza v Casti s konstantnym prierezom
k sonickym rdzom. To je sp6sobené nizkou rychlostou (mensia ako rychlost zvuku) zmiesaného prudu.
Podla vysledkov vyuZitie aerodynamického hrdla méze vysvetlovat posunutie expanzie smerom ku
difdzoru. Sucasny experimentalny stav vsak nie je navrhnuty tak, aby tdto skutoénost bolo mozné
presne overit a zavery vychadzaju len z pozorovania namfzania kondenzatu par okolitého vzduchu na
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povrchu ejektoru. Vysledky simuldcie zdroven dokazuju, Ze limitou teploty vyparovania systému je
zmena tlaku na vystupe kompresoru. Tlak na vystupe kompresoru sa moze vplyvom zmeny prierezu
dyzy zvysit na Uroven presahujicu bezpeénu prevadzku. Novy pristup vypoctu rychlosti zvuku zrychlil
vypocet a spravil ho flexibilnejSim z pohfadu meniacich sa systémovych parametrov. Vysledky
naznacuju existenciu vztahu optimalneho aktivneho priemeru dyzy a optimalneho tlaku z pohladu
chladica plynu. Na Uplné potvrdenie presnosti celého matematického modelu su eSte potrebné dalsie
experimentalne merania, ktoré sa v Case pisania prace neuskutocnili z dévodu ¢asovej narocnosti
experimentu.

5 ENERGETICKA ANALYZA ODPADOVEJ VODY

Cielom bolo simulovat spotrebu vody a produkciu odpadovej vody v obytnom dome pocas jedného
roka (365 dni) a nasledne analyzovat potencial rekuperacie tepla. Simulacia vytvéarala denné profily
prietoku a teploty odpadovej vody, ako aj spotrebu teplej a studenej vody. Model funguje na principe
stochastickej (ndhodnej) simuldcie. Model simuloval sprdvanie sa kazdého jednotlivého obyvatela
zvlast a vysledky agregoval dokopy. Nasledne sa vytvoril celkovy profil spotreby vody pre cely bytovy
dom. Tento pristup umozfioval vytvorit realistickejsie a dynamickejsie profily spotreby. Modelovy
bytovy dom sa skladal s 5 poschodi, kde celkova plocha poschodia bola 110 m2. Na jednom poschodi
sa nachddzali 2 bytové jednotky s vymerou 50 m? a 10 m? bola pristupova &ast (schodisko). Prvé
poschodie slizila ako vstupna €ast s pivnicami.

Okrajovymi podmienkami simulacie boli:

e Pocet obyvatelov na bytovu jednotku (3,1 priemer v slovenskej republike)
e Pocet bytovych jednotiek (8 — uréuje typ rieSenej budovy),

e Di?ka simuldcie (365 dni),

e Teplota teplej a studenej vody (52 °C a 15 °C),

e Hrani¢na teplota odpadovej vody (3 °C — aby sa predislo zamfzaniu).

Priemerny denny prietok odpadovej vody v |.min? za rok pre bytovy dom s 23 obyvatelmi je
znazorneny na Obr. 5.1

Prietok [L/min]
N

¥ i
SM M
1 \
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: i I ”’\_/\MWM | ‘2 w 24

Obr. 5.1 Priemerny denny prietok odpadove] vody
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Celkovy objem odpadovej vody za defi bol 2448,54 | resp. 106 l.ost.defi™. Minimélny prietok
odpadovej vody za def bol 2,42 |.min' a maximalny prietok odpadovej vody za defi bol 49 |.min1.
Priemerna teplota odpadovej vody bola 36,11 °C. Priebeh teploty odpadovej vody je znazorneny na

Obr. 5.2. Teplota odpadove]j vody sa simulovala na zdklade vysledkov merani za zdrojmi odpadovej
vody a naslednom zmieSani tokov v potrubi.
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Obr. 5.2 Teplota odpadovej vody v Case (rocny priemer)

Podiel mnozstva teplej a studenej vody na odpadovej vode je znazorneny na Obr. 5.3. Z vysledkov
vyplyva, Ze priemerna denna spotreba teplej vody bola 1397,7 litrov (60,7 l.os.defi?) a priemerna
dennd spotreba studenej vody bola 1050,84 litrov (45,7 l.os.defi). Simuldcia odpadovej vody sa
zhoduje s meraniami vykonanymi na Slovensku (Kraféik, 2019). Priemerny prietok teplej vody pocas
simuldcie bol 0,97 l.min. Priemerny prietok studenej vody po&as simulacie bol 0,73 |.min™2.
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Obr. 5.3 Prietok teplej a studenej vody (rocny priemer)

Délezitym faktorom v simuldcii bolo rozlozenie potreby tepla na vykurovanie v ¢ase. Denny profil
potreby tepla na vykurovanie sa urcil na zaklade merani (Clare Hanmer, 2017) tak, aby sa vytvoreny
profil v ase zhodoval snameranymi datami acelkovd potreba tepla na vykurenie zhodovala
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svypocitanou. Na Obr. 5.4 je znazorneny denny profil potreby tepla na vykurovanie
(120,55 kWh.den™).

Potrebny tepelny vykon [kW]

10 12
Cas poéas dia [h]

Obr. 5.4 Denny profil potreby tepla na vykurovanie

5.1 Simulacia fyzikalneho systému

Na Obr. 5.5 je zndzorneny priebeh teplot v nadrZi na odpadovu vodu. Teplota v nadrzi na odpadovu
vodu bola pocas 8 dni v rozmedzi od priblizne 2,7 °C do 37,2 °C. Priemerna teplota bola priblizne
17,8 °C, ¢o naznaduje, Ze vacsinu Casu bola voda dostatocne tepld na efektivne vyuzitie tepelnym
Cerpadlom. Rozdiel priemernych teplot (priemerna teplota v analyze energetického potencialu
a priemernou teplotou z fyzikdlneho modelu) bol 18,29 °C. Na grafe je vidiet, Ze teplota v nadrzi
kolisala v zavislosti od prietoku a odberu tepla. V niektorych momentoch teplota klesla pod 3 °C, ¢o
aktivovalo nidzovy rezim maximalneho vypustania. Naopak, maxima okolo 37 °C nastali vzhladom na
pociatocné podmienky na zaciatku simulacie. Pocas sledovaného obdobia doslo k Siestim aktivaciam
nudzového rezimu, ked teplota v nadrzi klesla pod 3 °C. Tieto nudzové rezimy boli velmi kratke — v
priemere trvali len priblizne 2 mindty, pricom najdlhsi trval 3 minaty a najkrat$i len 1 minutu. To
znamena, Ze teplota v nadrzi len kratkodobo klesla pod kritickG hranicu a rychlo sa opat zvysila.
Dévodom boli pritok odpadovej vody s vy3$sou teplotou, vypustanie odpadovej vody o nizsej teplote a
znizenie odberu tepla.
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Obr. 5.5 Priebeh teploty v nadrzi na odpadovu vodu
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Na Obr. 5.6 je znazorneny tepelny vykon dodavany chladicom plynu tepelného ¢erpadla. Vzhladom

na to, ze 1 krok v simuldcii odpoveda 1 minute boli vSetky vykony prenasobené koeficientom 60
(odpovedajuce 60 sekundam). Z vysledkov vyplyva, Ze prepinanim medzi nadrZou na tepli vodu
a akumulaénou nadobou moze TC fungovat bez vypnutia dihi as, ¢im sa zvysuje Zivotnost

kompresoru tepelného ¢erpadla.
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Obr. 5.6 Teplo dodavane do systému chladi¢om plynu

12000

MnoZstvo tepla dodané resp. odobrané je uvedené Tab. 2 a Tab. 3.V tabulke st uvedené aj vypocitané
ceny za dodané energie (tarifa pre elektricki energiu sa urcila ako DD2). Vysledky dokazuju, Ze

40



rekuperacia tepla z odpadovej vody méze byt ekonomicky vyhodnda. Rozdiel medzi nakladmi na
energie variantu srekuperaciou avariantu bez rekuperacie bol 2450€. Je potrebné uviest, Ze
vypoditané ceny su len orientaéné avysledna cena v redlnej prevadzky sa moéze lisit (napr. od
konkrétneho doddvatela energii, konkrétne;j tarify atd.).

Tab. 2 Suhrn vysledkov pre systém s rekuperdaciou tepla

7droi MnoZstvo energie [kWh] Cena [€]
J 8 dni 1 den 8 dni lden | 1rok
N&drz na odpadovti vodu 7¢ | 500,38 62,55 - - -
oy , CZT |0 0 - - _
Nadrz na tepld vodu TE 512,44 64.05 . - -
Yy CZT | 726,17 90,78 101,9 12,74 | 4650,10
Akumulacna nadrz
TC | 232,57 29,07 - - -
Kompresor TC 244,19 30,52 31,36 3,92 1430,80
Spolu 133,26 | 16,66 | 6080,90
Tab. 3 Suhrn vysledkov pre systém bez rekuperacie tepla
7droi MnoZstvo energie [kWh] Cena [€]

) 8 dni 1 den 8 dni lden |1r
NadrZ na tepld vodu CZT | 512,44 64,05 65,12 8,14 2971,10
Akumulaénd nadrz CZT | 958,74 119,84 121,84 | 15,23 | 5558,95
Spolu 186,96 | 23,37 | 8530,05

Optimalna stratégia a riadenie systému rekuperacie tepla z odpadovych véd bude z ekonomického
pohladu kltcova. Vzhladom na to, Ze tato praca sa zaoberala technickym aspektom tejto technolégie
neboli predstavené pokrocilé metddy riadenia (predpoved spotreby vody strojovym ucenim resp.
umelou inteligenciou a pod.), ktoré by mohli vyhody tejto technolégie este viac zvyraznit.

ZAVER

Predlozend dizertacnd prdca sa zaoberala komplexnou analyzou, modelovanim a optimalizaciou
nadkritického tepelného Cerpadla s regulovatelnym ejektorom. Hlavnym cielom prace bolo vyvinut a
experimentalne overit presny matematicky model, ktory by dokazal popisat spravanie sa systému za
réznych prevadzkovych podmienok a nasledne aplikovat tento model na posudenie technickej
uskutocnitelnosti rekuperacie tepla z odpadovej vody.

V Uvodnej faze bol vytvoreny pociatoény matematicky model, ktorého simulacie ukazali kltucové
zavislosti vykonnostnych parametrov. Zistilo sa, Ze koeficient Ucinnosti (COP) klesd s rasticou
(3,06) pri 50 Hz. Analyza dalej potvrdila, Ze vysSia teplota vyparovania a nizSia vystupna teplota z
chladi¢a plynu pozitivne ovplyviiuji COP, zatial ¢o vplyv prehriatia na vystupe z vyparnika bol
zanedbatelny. Povodny model vSak naznacoval, Ze zmena prierezu dyzy ejektora nedokaze efektivne
kompenzovat meniace sa prevadzkové podmienky.
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Pocas vykonaného experimentu sa pozoroval rozpor medzi pociato¢nou simuldciou a realnym
spravanim systému. Experimentalne merania vylucili, Ze problém spojeny s reguldciou prierezu dyzy,
by bol spésobeny nevhodnou geometriou. Experimenty navyse preukazali, Ze zmensSovanim prierezu
hnacej dyzy dochadza k okamZitému a vyznamnému narastu tlaku na vstupe do ejektora a poklesu
tlaku na jeho vystupe, €o bolo v rozpore s predpokladom prvotného modelu o regulacii na konstantny
optimalny tlak. Dalej vytvorenie ndmrazy na povrchu ejektora ukazalo, 7e k expanzii chladiva dochadza
v inej Casti, ako sa povodne predpokladalo. Na vysvetlenie tohto javu bola navrhnutd zmena
matematického modelu pridanim aerodynamického hrdla.

Tieto zistenia viedli k zasadnej Uprave matematického modelu. Novy model implementoval
experimentalne zistenu zavislost tlakového pomeru ejektora od Urovne otvorenia jeho dyzy. Vysledky
simuldcii s upravenym modelom ovela lepSie koreSpondovali so spravanim sa zariadenia pocas
experimentu. Vysledky simuldcie preukdzali, Ze reguldciou aktivneho prierezu dyzy je moiné
kompenzovat meniace sa prevadzkové podmienky a udrziavat stabilny COP. Tento novy model
potvrdil, Ze so zvySujucou sa teplotou vyparovania rastie aj COP (z 2,40 pri-12 °C na 3,30 pri -5 °C) a
systém sa stdva stabilnejsim.

Model bol nasledne pouzity na simulaciu systému rekuperacie tepla z odpadovej vody v bytovom
dome. Simulacia pocas 8-driového obdobia ukazala, Ze systém dokaze efektivne udrziavat teplotu v
nadrzi na odpadovu vodu v priemere na hodnote 17,8 °C, o predstavuje dostatocne vysoky
energeticky potencial. Systém preukazal vysoku robustnost; nidzové rezimy spdsobené poklesom
teploty pod 3 °C boli velmi krétke, s priemernou dizkou trvania len 2 minuty. Schopnost tepelného
¢erpadla plynule prepinat medzi ohrevom teplej vody a vykurovanim cez akumulaéni nadrz umozriuje
dlhodobu prevadzku bez ¢astého cyklovania, ¢o prispieva k prediZeniu Zivotnosti kompresora. Analyza
preukazala prinos navrhovaného rieSenia. Porovnanie nakladov na energie variantu s rekuperaciou a
bez nej ukazalo potencidlnu rocnd Usporu. Tieto vysledky potvrdzuju, Ze rekuperdcia tepla z odpadove;j
vody pomocou nadkritického tepelného Cerpadla s ejektorom je technicky realizovatelna.

Praca prispela k hlbSiemu pochopeniu komplexnych interakcii v systéme a vyustila do vytvorenia
vylepseného matematického modelu, ktory presnejsie opisuje jeho redlne spravanie. V ¢ase pisania
prace nebolo mozné vzhladom na ¢asovu narocnost dokladne verifikovat upraveny matematicky
model. S pozorovani pri prvych meraniach vsak vyplyva, Ze novy matematicky model opisuje
prevadzku experimentdlneho zariadenia presnejsie. V praci na dokladnej experimentdlnej verifikacii
sa bude pokracovat aj po dokonéeni dizertacnej prace. Pre buduci vyskum sa preto odporuca vykonat
dalsie experimentdlne merania na detailnejSie overenie a spresnenie celého matematického modelu.
DetailnejSie preskimat vztah medzi optimalnym prierezom hnacej dyzy a optimdlnym tlakom v
chladiéi plynu, o moze viest k dalSej optimalizacii riadiacich stratégii systému.

Prinos pre vedecko-vyskumnu oblast

Hlavnym vedeckym prinosom je vytvorenie vylepSeného matematického modelu, ktory, na rozdiel od
pociatocnych modelov, presnejSie opisuje redlne spravanie systému. Model implementuje zistenu
zavislost tlakového pomeru ejektora od otvorenia jeho dyzy. Praca identifikovala a vysvetlila rozpor
medzi pociatocnou simulaciou a experimentom. Zistenie namrazy a viedla k formulovaniu hypotézy o
pritomnosti aerodynamického hrdla, ktord bola Uspesne zapracovand do modelu. Boli systematicky
analyzované a kvantifikované klucové zavislosti vykonu (COP) a dalSich parametrov od frekvencie
kompresora, teploty vyparovania a vystupnej teploty z chladi¢a plynu. Praca jasne definovala smery
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pre buduci vyskum, najma potrebu dalSich experimentalnych merani na detailnejSie overenie modelu
a preskimanie vztahu medzi optimalnym prierezom dyzy a tlakom v chladi¢i plynu pre optimalizéciu
riadiacich stratégii.

Prinos pre technicku prax

Bol vyvinuty matematicky model nadkritického tepelného cerpadla s regulovatelnym ejektorom.
Tento model sluzi ako prakticky nastroj na predikciu sprdvania sa systému a jeho optimalizaciu pre
rozne prevadzkové podmienky. Praca preukazala, Ze rekuperacia tepla z odpadovej vody pomocou
navrhnutého systému je technicky realizovatelnd a predstavuje efektivne rieSenie na zniZenie
energetickej narocnosti budov.

Prinos pre pedagogicku €innost
Zostrojeny a overeny experimentdlny prototyp tepelného cerpadla méze sluzit ako prakticka u¢ebna

pomocka pre Studentov pri experimentdlnej verifikdcii teoretickych poznatkov z oblasti
termodynamiky a prenosu tepla.
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RESUME

Znizovanie energetickej naro¢nosti budov je mozné dosiahnut efektivnym vyuZivanim zostatkovej
energie, najma z odpadovej vody, pricom sa odhaduje, Ze 30 % aZ 40 % jej energetického potencialu
zostdva bezne nevyuzitych. Tento nevyuzity tepelny potencial je moziné efektivne rekuperovat
pomocou tepelného cerpadla. V praci bol analyzovany systém s prirodnym chladivom oxidom
uhli¢itym (CO,, R-744). Bezny kompresny cyklus s CO, v nadkritickej oblasti dosahuje nizsie hodnoty
COP v rezime vykurovania v porovnani so syntetickymi alternativami.

Hlavhym cielom price bolo vytvorit sihrnny matematicky model malej nadkritickej jednotky
tepelného cerpadla s CO,, vyuZivajuci ejektor s posuvnou ihlou na optimalizaciu vykonu a zvysenie
COP zariadenia. Zaroven bola analyzovana jeho prevadzka v systéme rekuperacie tepla z odpadovej
vody.

V prvej faze vyskumu bol vytvoreny pociato¢ny matematicky model, ktorého simulacie identifikovali
zdkladné vztahy medzi prevadzkovymi parametrami. Experimentalne testovanie v3ak odhalilo
odchylky medzi modelovanymi a realnymi vysledkami. Tieto poznatky viedli k prepracovaniu
matematického modelu. Nova verzia modelu zohladnila zavislost tlakového pomeru ejektora od
urovne otvorenia dyzy, ziskanu experimentalne. Vysledky naslednych simuldcii preukazali vyrazne
lepsiu zhodu s redlnym spravanim systému a potvrdili, Ze aktivna reguldcia prierezu dyzy umoziuje
uéinne prispdsobovat prevadzku meniacim sa podmienkam, ¢im sa dosahuje stabilny a optimalizovany
COP.
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Findlna analyza preukazala energeticky aj ekonomicky prinos navrhovaného rieSenia. Porovnanie
spotreby energie v konfigurdcidch so systémom rekuperacie a bez neho poukdzalo na potencial
vyznamnej rocnej Uspory nakladov.

Praca vyznamne prispela k hlbSiemu pochopeniu komplexnych interakcii v nadkritickom tepelnom
Cerpadle s ejektorom a vyustila do vytvorenia vylepseného matematického modelu, ktory presnejsie
zachytava redlne spravanie zariadenia.

SUMMARY

Reducing the energy demand of buildings can be achieved through the efficient utilization of residual
energy, particularly from wastewater, with estimates suggesting that 30% to 40% of its energy
potential typically remains unused. This unused thermal potential can be effectively recovered using
a heat pump. This work analyzed a system utilizing the natural refrigerant carbon dioxide (CO,, R-744).
A conventional vapor compression cycle with CO, operating in the supercritical region typically
achieves lower COP values in heating mode compared to synthetic alternatives.

The main objective of the work was to develop a comprehensive mathematical model of a small-scale
supercritical CO, heat pump unit incorporating an ejector with a movable needle, aimed at optimizing
performance and increasing the system's COP. The operation of the system in a wastewater heat
recovery application was also analyzed.

In the initial phase of the research, a preliminary mathematical model was developed, and simulations
revealed the key relationships between operational parameters. However, experimental testing
uncovered discrepancies between the simulated and real behavior of the system. These findings led
to a revision of the mathematical model. The updated version incorporated the experimentally
determined dependence of the ejector's pressure ratio on the nozzle opening level. Subsequent
simulation results showed significantly better agreement with the actual system behavior and
confirmed that active regulation of the nozzle cross-section enables effective adaptation to changing
operating conditions, thus maintaining a stable and optimized COP.

The final analysis demonstrated both the energy and economic benefits of the proposed solution. A
comparison of energy consumption in configurations with and without the heat recovery system
indicated the potential for significant annual cost savings.

The work contributed substantially to a deeper understanding of the complex interactions in a
supercritical CO; heat pump system with an ejector and resulted in the development of an improved
mathematical model that more accurately reflects the real behavior of the device.
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