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Представлены результаты проектного моделирования системы кондиционирования помещений сервер-
ных станций, выделяющих при работе значительное количество теплоты, отводимой в окружающую 
среду. Произведена оценка теплового баланса и потенциала тепловой энергии типовой серверной стан-
ции. На базе анализа составляющих материально-энергетического баланса разработана математическая 
модель системы кондиционирования в виде блочно-модульной сплит-системы, учитывающая тепломас-
сообмен при осушении воздуха в процессе его охлаждения. Предложена схема теплонасосной теплофи-
кации, утилизирующей тепло серверной станции, при кондиционировании воздуха в помещении и рас-
смотрены результаты оптимизации ее параметров. Получены оптимальные параметры рассматриваемой 
теплотехнической схемы, включая схему контура термодинамической трансформации тепловой энергии, 
что позволяет оценить величину коэффициента преобразования тепловой энергии парокомпрессионного 
теплонасосного цикла в достаточно широком диапазоне температуры кипения и конденсации. Результа-
ты работы можно использовать при проектировании систем кондиционирования помещений серверных 
станций с попутной утилизацией теплоты на нужды теплофикации.
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Серверные станции — источники больших 
тепловыделений; в стойке (серии CAV-DS)  

с 20  типовыми блоками сервера (PRIMER- 
GYRX300S5) мощность тепловыделения при их 
одновременной работе составляет 16 кВт. Эта 
теплота отводится в окружающую среду, приводя 
к ее тепловому загрязнению. 

Цель работы
Цель работы —  определение теплового ба-

ланса и потенциала тепловой энергии типовой 
серверной станции, которую можно использовать 
на нужды теплофикации, экономя тем самым 
невозобноляемые источники энергии в виде ис-
копаемого топлива и не загрязняя окружающую 
среду тепловыми выбросами.

Материалы и методы
Коэффициент KS требуемой площади для 

размещения стоек рядами можно определить по 
формуле

,o o rr
SK

a b ab
δ δ δδ

= + +

где а — ширина стойки (~500 мм); 
b — глубина стойки (~1000 мм); 

do — расстояние между стойками в ряду 
(~500 мм); 

dr — расстояние между соседними рядами 
стоек (~1000 мм), KS = 3.

Площадь помещения SR для четного числа 
стоек определится по формуле 

SR = n(ab)KS.

Количество серверных стоек (n), расположен-
ных в два ряда по восемь стоек в ряду на площади 
SR, составляет

16,R

S

Sn
K ab

= ≅  

при мощности тепловыделения при одновре-
менной работе Qи = 256 кВт, которая определяет 
уровень необходимой холодопроизводительности 
установки кондиционирования воздуха без учета 
дополнительной нагрузки при конденсации влаги 
на теплообменных поверхностях охладителя и 
других источниках тепла [1, 2]. 

Теплотехническая схема модели автономной 
системы кондиционирования представлена в виде 
блочно-модульной сплит-системы (рис. 1). 

Воздух из помещения подается вентилято-
ром 5 на охлаждение в теплообменник-испари-
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тель 1 (в автономных устройствах это испаритель 
холодильной машины кондиционера). Испари-
тель 1 и вентилятор 5 входят в состав внутрен-
него блока блочно-модульного кондиционера 
(например, сплит-системы) или моноблочного 
кондиционера и связан контуром циркуляции 
хладагента с компрессором 2 и конденсатором 
3. На линии подачи хладагента из конденсатора 
3 в испаритель 1 установлен терморегулирую-
щий клапан 4, разделяющий стороны высокого 
и низкого давления. Конденсатор 3 охлаждается 
вентилятором 6 наружным воздухом. При меха-
нической системе вентиляции приточный воздух 
может охлаждаться перед распределением по 
помещениям в теплообменнике 7 приточной вен-
тиляционной установки. 

Рассмотрим расчетно-технологическую схе-
му кондиционирования воздуха в помещении 
с центральной системой кондиционирования, 
в которой все теплообменники — теплообмен-
ник-воздухоохладитель приточной вентиляцион-
ной установки 11, фанкойлы 1 внутренних блоков 
для доводочного кондиционирования воздуха — 
подключены в контур системы холодоснабжения 
с жидким теплоносителем (водой, растворами 
солей, водными растворами этиленгликоля и др.), 
подаваемым насосом 4 через распределительный 
коллектор на вход каждого теплообменника и в 
теплообменник-охладитель 6 (рис. 2). 

Теплоноситель из охладителя 6 отводится в 
резервуар 5 и возвращается насосом 4 в тепло-
обменники-доводчики 1 и теплообменник-воз-
духоохладитель приточной вентиляционной 
установки 11. Теплообменник-охладитель 6 яв-
ляется испарителем центральной холодильной 
машины, включенным в нее по контуру хлада-
гента, с компрессором 7, конденсатором 8 и тер-
морегулирующим клапаном 10. Конденсатор 8 

охлаждается наружным воздухом, подаваемым 
вентилятором 9. Отличие состоит в величине хо-
лодопроизводительности, которая в центральном 
кондиционере равна сумме холодопотребления 
теплообменников в контуре холодоснабжения. 
Теплота из конденсаторов холодильных уста-
новок отводится в окружающую среду. Ее ис-
пользование с помощью теплонасосных циклов 
повысит энергетическую эффективность и снизит 
тепловое загрязнение окружающей среды [3–9].

Уравнение нестационарного теплового ба-
ланса помещения при кондиционировании, при-
веденное к параметрам воздуха в помещении, 
можно представить в виде

           (1) 

Рис. 1. Расчетно-технологическая схема локального конди-
ционирования с блочно-модульными установками

Fig. 1. Calculation scheme of local air conditioning with block-
modular installations

Рис. 2. Расчетно-технологическая схема центрального кондиционирования с фанкойлами
Fig. 2. Calculation scheme of central air conditioning with fancoil units
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где  — функция отношения тепло-

емкостей всех объектов в помещении к 
теплоемкости воздуха;

 — массовая теплоемкость воздуха, 
      Дж/(кг∙°С); 
ρв — плотность воздуха, кг/м3; 
Vп — объем помещения, м3; 
tп — температура воздуха в помещении, °С; 
Qт.п — тепловая мощность теплопритоков через 

стены и перекрытия в помещение, Вт; 
 — сумма тепловыделений внутри объектов, 
Вт;

 — сумма теплопритоков от технологи-
ческих процессов, Вт; 

Qвен — теплопритоки или теплоотвод при 
вентиляционном воздухообмене, Вт; 

Qо.к — теплоотвод за счет охлаждения воздуха 
в воздухоохладителе кондиционера (поз. 1 
на рис. 1 или на рис. 2), Вт.

Уравнение (1) определяет холодопроизводи-
тельность системы при поддержании температу-
ры воздуха и позволяет анализировать переход-
ные процессы. Теплоотвод в воздухоохладителе 
характеризуется изменением внутренней энергии 
воздуха, рециркулируемого через него в поме-
щение. Изменение отнесенной к единице массы 
«сухого» воздуха энтальпии влажного воздуха 
при охлаждении имеет вид

        (2)

В формуле (2) второе слагаемое отлично от 
нуля и учитывает выделение скрытой теплоты 
конденсации rп при выпадении влаги. В стацио-
нарном режиме уравнение теплового баланса (1) 
преобразуется для расчета холодопроизводитель-
ности кондиционера

 
        (3)

Холодопроизводительность воздухоохлади-
теля Qхпву приточной вентиляционной установки 
(поз. 7 на рис. 2) при его наличии составляет

    (4)

Если в установившемся режиме температура 
воздуха равна ее нормативному значению, то 
формула для определения необходимого расхода 
воздуха через воздухоохладитель кондиционера 
принимает вид

         (5) 

Параметры воздуха соответствуют санитар-
но-гигиеническим нормам помещений сервер-
ных станций [1, 2]. Температура воздуха, по-
ступающего в помещение из кондиционера, не 
может быть ниже температуры воздуха в нем на 
7…15 °С, а влажность в установившемся режиме 
определяется по уравнению материального ба-
ланса водяных паров в воздухе помещения

 
     (6) 

где dп.в, dп.н, dп.к — влагосодержания соответствен-
но приточного вентиляционного воздуха, 
воздуха в помещении и поступающего в 
него из охладителя кондиционера, кг/кг; 

gп — поступление в воздух помещения водя-
ных паров, кг/с.

С учетом зависимости энтальпии влажного 
воздуха после охладителя кондиционера Iп.к от 
влагосодержания dп.к и температуры tп.к и урав-
нений (2), (5) и (6) получаем  

       

                 (7)

Из полученных формул следует, что наличие 
влаги в воздухе помещения влияет на теплотех-
нические параметры системы. Выделения влаги 
в виде водяного пара и диоксида углерода  
в помещениях гражданских зданий связаны с 

параметрами дыхания и составляют: количество  
водяного пара, выделяемого при выдохе, 
  (22,1 мг/выдох); углекислого 
газа при спокойном дыхании  
(39,3 мг/выдох) [10–12]. 
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Необходимый воздухообмен можно опреде-
лить по формуле

  (8)

где Lв — требуемый воздухообмен, м3/ч; 
gj — газовыделение, мг/мин; 

,  — объемное содержание вред-
ного компонента газовой смеси, частей на 
миллион;

μ — молекулярная масса компонента, г/моль 
(кг/кмоль);

  — объем компонента при нормальных ус-
ловиях, 22,4 л/моль (м3/кмоль).

Охлаждение влажного воздуха приводит к 
конденсации влаги при температуре ниже точки 
росы, входящей в выражение 

                 (9) 

где П  — атмосферное давление, или давление 
влажного воздуха; 

рп, рн.п — парциальные давления водяных паров и 
насыщенных водяных паров соответственно; 

tт.р — температура точки росы; 
d — влагосодержание влажного воздуха; 
mп, mв — соответственно, молекулярная масса 

водяного пара и «сухого» воздуха. 

В поверхностных воздухоохладителях — пла-
стинчато-ребристых теплообменниках кондици-
онеров температура воздуха между пластинами 
переменна по сечению [13, 14]. Влага конденси-
руется на стенке при ее температуре (tт.р) ниже 
точки росы и в объеме движущегося влажного 
воздуха с образованием тумана при температуре 
(tя.п) в ядре потока ниже точки росы. Критерия-
ми возможного выпадения влаги являются не-
равенства: tст ≤ tт.р — при начале поверхностной 
конденсации; tя.п ≤ tт.р — при начале образования 
тумана. Материальный и энергетический баланс 
влажного воздуха связан с изменением его состо-
яния, для малого участка поверхности теплопере-
дачи в направлении движения влажного воздуха 
они записываются в виде системы уравнений

 (10)

где Gв, Gп, Gв.п  — массовые расходы «сухого» 
воздуха, водяного пара и паровоздушной 
смеси, кг/с; 

I — энтальпия влажного воздуха, Дж/кг «су-
хого» воздуха; 

x, xст — паросодержание в ядре потока и у 
стенки, кг/кг «сухого» воздуха; 

t, tст — температура влажного воздуха в ядре 
потока и у стенки, °С; 

Cв, Сп — массовая теплоемкость «сухого» 
воздуха и водяного пара, Дж/(кг⋅°С); 

rп — скрытая теплота парообразования воды, 
Дж/кг; 

α — коэффициент теплоотдачи от потока к 
стенке, Вт/(м2⋅°С); 

β — коэффициент массоотдачи из потока к 
поверхности раздела фаз, кг/(м2⋅с); 

dFр.ф — элемент поверхности раздела фаз, м2; 
dFт.о — элемент поверхности теплообмена, 

совпадающий практически с поверхно-
стью стенки, м2.

Паросодержание в потоке уменьшается при 
выпадении влаги аналогично влагосодержанию, 
характеризующему равновесные состояния влаж-
ного воздуха, и рассматривается в динамической 
системе — потоке влажного воздуха, в килограм-
мах на один килограмм «сухого» воздуха. При 
конденсации у стенки на поверхности пленки 
или капель имеет место значительная неравно-
весность, обусловленная движением пара к по-
верхности раздела фаз, вблизи которой его кон-
центрация уменьшается при конденсации. Первое 
уравнение в системе (10) отражает тепловой, а 
второе — материальный баланс в системе. Левая 
часть первого в системе (10) уравнения отражает 
уменьшение внутренней энергии влажного возду-
ха при охлаждении и конденсации влаги на беско-
нечно малом участке поверхности теплообмена. 
Правая часть первого уравнения в первой строке 
(10) описывает тепломассообмен: коэффициент 
теплоотдачи учитывает теплоту к поверхности 
раздела фаз при конденсации пара. Левая часть 
второго уравнения отражает уменьшение коли-
чества пара при осушении влажного воздуха при 
конденсации. Правая часть второго уравнения 
описывает массообмен. 

В дальнейшем будем учитывать следующее:
1) производная энтальпии влажного воздуха 

по паросодержанию имеет вид

         (11)

2) формула для коэффициента теплоотдачи 
учитывает перенос латентного тепла конденси-
рующегося пара к поверхности теплопередачи 
[15, 16]

         (12)
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где αо — коэффициент теплоотдачи, определен-
ный без учета сопряженного переноса 
массы и латентного тепла, т. е. коэффи-
циент «сухой» теплоотдачи, Вт/(м2⋅°С). 

Выражение в правой части уравнения (12) в 
скобках, является коэффициентом влаговыпаде-
ния ξ

             (13)

Выпадение влаги ξ > 1 свидетельствует об уве-
личении коэффициента теплоотдачи при тепло-
массотдаче, т. е. о возрастании теплового потока 
при дополнительном выделении скрытой теплоты 
парообразования при конденсации по отношению 
к составляющей теплового потока, связанной с 
теплотой охлаждения воздуха.

Исключив переменные dFт.о и dFр.ф в выра-
жениях (10) и (11), полуаем дифференциальное 
уравнение, связывающее температуру и паро-
содержание влажного воздуха в ядре потока в 
воздухоохладителе

          (14)

где   — отношение поверхно-

стей раздела фаз и теплообмена. 

При их значительном различии коэффициент 
fр.ф может быть переменным и выше 1, например, 
при конденсации на поверхности тонкодисперс-
ной жидкой фазы. Используем в выражении (14) 
вместо уравнения для «сухой» теплоотдачи фор-
мулу для «сухой» теплопередачи и получаем 

   (15)

где Ko  — коэффициент теплопередачи при «су-
хом» охлаждении влажного воздуха,  
Вт/(м2⋅°С); 

tи — температура хладагента, °С.

Температура хладагента в общем случае пере-
менна вдоль поверхности теплообмена, а темпе-
ратура кипения в воздухоохладителе-испарите-
ле в контуре холодильной машины может быть 
принята tи ≈ const. Более точное выражение для 
коэффициента влаговыпадения ξ следует из вы-
ражения (14) или уравнений (15)

          (16)

Коэффициент влаговыпадения является нели-
нейной функцией в силу нелинейности уравнений 
(14) и (15), не может быть задан постоянной вели-
чиной, как это часто встречается при составлении 
инженерных расчетов воздухоохладителей. 

Площадь теплообмена  и при из-

вестных распределениях энтальпий, температур 
и паросодержаний вдоль потока определяется 
уравнениями (15). При отсутствии конденсации 
воздухоохладитель рассчитывается как обычный 
теплообменник без учета выпадения влаги. При 
допущении tи ≈ const можно получить аналитиче-
ское решение уравнения (15)

            (17)

где 

    

Дифференциальное уравнение (17) предло-
женной модели при начальных условиях 35 имеет 
аналитическое решение

               (18)

где   

Результаты и обсуждение

Проведенный теоретический анализ процес-
сов, протекающих в воздухоохладителе, позволил 
получить уравнения (18) и их частные решения 
для воздухоохладителя влажного воздуха с рас-
ходом 1,8 м3/с при давлении 105 Па,  начальной 
температуре 20 °С и относительной влажности 
50 % при его охлаждении до 10 °С. В частности 
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представим изменение паросодержания,  свиде-
тельствующее о росте эффективности осушения 
с ростом массоотдачи (рис. 3).

К концу процесса охлаждения влажного воз-
духа значения коэффициента влаговыпадения ξ, 
формула (16) свидетельствуют о его снижении 
(рис. 4).

Это подтверждает вывод о нелинейном ха-
рактере решения и переменности коэффициента 
влаговыпадения в воздухоохладителе. Разность 
температуры потока tп и температуры точки росы 
tт.р при моделировании для типовых условий оста-
ется положительной, т. е. на всем протяжении 
охлаждения сохраняются условия поверхност-
ной конденсации без образования тумана. При 
дальнейшем охлаждении влажного воздуха туман 
может образовываться.

Установлена зависимость площади поверхно-
сти теплообмена от параметров задачи и измене-
ния разности температур между хладагентом и 
ядром потока влажного воздуха в воздухоохла-
дителе (рис 5). 

Рост поверхности охлаждения объясняется 
увеличением тепловой нагрузки, которое связано 
с ростом объемов конденсации влаги.

Представленные данные позволяют сделать 
следующие выводы:

– при температуре стенки ниже точки росы 
происходит поверхностная конденсация водяных 
паров из потока влажного воздуха и его осушение;

– в последних сечениях воздухоохладителя 
создаются условия для образования тумана, т. е. 
конденсации водяных паров в ядре потока;

– снижение температуры кипения ниже 0 °С 
может привести к образованию инея в выходных 
сечениях теплообменника вследствие отрица-
тельных значений температуры поверхности, 
обращенной к влажному воздуху;

– интенсивность конденсации повышается 
при снижении температуры кипения (на 1 °С она 
увеличивается на 0,318 % к базовому варианту); 

– при увеличении коэффициента массоотдачи 
в n раз она увеличивается в 0,904n раза, т. е. прак-
тически пропорционально;

– рост коэффициента теплопередачи в n раз 
за счет интенсификации теплоотдачи на стороне 
кипения увеличивает интенсивность в 0,947n раз; 

– конденсация влаги увеличивает тепловую на-
грузку на контур охлаждения воздухоохладителя 
за счет выделения скрытой теплоты парообра-
зования (при недостаточной холодопроизводи-
тельности воздух не охлаждается до требуемых 
параметров, что подтверждает выводы работ [13, 
14, 17, 18]);

– выпадение влаги увеличивает потери напора 
при движении воздуха и снижает его расход через 
теплообменник и тепловую нагрузку на него; при 

массовой скорости воздуха 5,2 кг/(м2⋅с), харак-
терной для воздухоохладителей, при выпадении 
влаги более 0,3 кг/(м2⋅ч) потери могут превы-

Рис. 4. Изменение коэффициента влаговыпадения: кривые 

	 на графике соответствуют значениям 
	 (см. рис. 3)
Fig. 4. Change in moisture loss coefficient: the curveson the 

	 graph correspond to the values 
	 (see Fig. 3)

Рис. 3. Изменение паросодержания при осушении воздуха 
в поверхностном охладителе кондиционера (кривые 
на графике соответствуют значениям параметра 

, (кг∙К)/Дж): 1  — Ф1 = 1,407∙10–4; 2  —  

	 Ф1 = 7,037∙10–4; 3 — Ф1 = 3,519∙10–3; начальное па-
росодержание — 7,26 г/кг

Fig. 3. Change in steam content during air dehumidification in 
the surface cooler of the air conditioner 

	 (curves on the graph correspond to the parameter values
	 , (kg ∙ K)/J): 1  — Ф1 = 1,407∙10–4; 2  —  

	 Ф1 = 7,037∙10–4; 3 — Ф1 = 3,519∙10–3; initial steam 
content  — 7,26 g/kg
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шать потери в «сухом» режиме в 1,8 раза; при 
влажности ниже 0,3 кг/(м2⋅ч) рост потерь резко 
снижается, приближаясь к потерям при «сухом» 
режиме; в базовом варианте удельная интенсив-
ность выпадения влаги составляет 0,126 кг/(м2⋅ч), 
при росте потерь в 1,55 раза [18]. 

Утилизировать тепловыделение серверов сле-
дует охлаждая конденсаторы систем кондициони-
рования воздуха в схемах с промежуточным те-
плоносителем и аккумуляцией тепловой энергии, 
направляя ее в системы отопления и горячего во-
доснабжения зданий серверных станций (рис. 6).

Мощность компрессора теплового насоса 
определяется степенью повышения давления 
паров хладагента и его расходом, который опре-
деляется холодопроизводительностью системы. 
Мощность электропривода вентилятора равна 
произведению производительности на создавае-
мый им напор, который при работе на сеть дол-
жен быть равен потерям в каналах теплообменни-
ков. Производительность вентилятора зависит от 

тепловой нагрузки и от принимаемого изменения 
температуры воздуха при прохождении через них.

Потери в теплообменнике зависят от скорости 
воздуха, геометрической конфигурации его кана-
лов, их материала, и других факторов: выпадения 
влаги на поверхности теплообмена или в каналах, 
учет которых необходим при выполнении полно-
профильного проектирования [12, 18–22]. Тепло-
вая мощность конденсатора 8 равна сумме мощ-
ности компрессора и холодопроизводительности 
теплового насоса. Параметры контура теплового 
насоса и теплообменников зависят от минималь-
ных разностей температур в них, определенных 
путем оптимизации. Оптимальные значения для 
испарителя теплового насоса равны 5…15 °С, а 
для конденсатора теплового насоса 3…11 °С.

Учитывая оптимальные параметры рассматри-
ваемой теплотехнической схемы, в том числе схе-
му контура термодинамической трансформации 
тепловой энергии, значение коэффициента пре-
образования тепловой энергии парокомпресси-

Рис. 6. Схема теплонасосной утилизации тепла воздуха в 
системе кондиционирования серверных станций: 
1 — воздухоохладитель системы кондиционирова-
ния; 2 — обратный клапан; 3, 5 — насосы хладагента; 
4 — бак хладагента; 6 — холодильник теплового на-
соса; 7 — компрессор; 8 — нагреватель-конденсатор; 
9 — вентилятор; 10 — теплофикационный насос; 11, 
12 — бак и насос теплоносителя; 13 — ресивер; 14 — 
терморегулирующий клапан; 15, 16 — соответствен-
но системы отопления и горячего водоснабжения 
серверной станции

Fig. 6. Scheme of heat pump utilization of air heat in the air 
conditioning system of server stations: 1 —  air cooler 
of the air conditioning system; 2  — check valve;  
3, 5  refrigerant pumps; 4 — refrigerant tank; 6 — heat 
pump cooler; 7 — compressor; 8 — heater-condenser; 
9 — fan; 10 — heating pump; 11, 12 — coolant tank 
and pump; 13 — receiver; 14 — thermostatic valve;  
15, 16 — respectively, heating and hot water supply 
systems of the server station

Рис. 5. Зависимость площади теплообмена от перепада тем-
ператур между хладагентом и ядром потока в возду-
хоохладителе: расход охлаждаемого воздуха, 1,8 м3/с; 
коэффициент «сухой» теплоотдачи с его стороны 
50  Вт/(м2⋅K); кривые соответствуют значениям 

 (см. рис. 3)

Fig. 5. Dependence of the heat exchange area on the temperature 
difference between the refrigerant and the core of the 
flow in the air cooler: flow rate of cooled air, 1,8 m3/s; 
coefficient of «dry» heat transfer from its side is 50 W / 
(m2∙K); the curves correspond to the values

	   (see Fig. 3)
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онного теплонасосного цикла η при температуре 
кипения от −5 до 0 °С и температуре конденсации 
60 °С составит

Выводы

При тепловой нагрузке на воздухоохладитель 
кондиционера Qи = 256 кВт в теплонасосном 
цикле тепловая мощность для теплофикации со-
ставит Qк = μQи = 640 кВт. 

Утилизируя ее, можно получить примерно 
10 т/ч воды, нагреваемой от 10 до 60 °С, для ото-
пления и горячего водоснабжения. 

Использование данного энергетического эф-
фекта позволяет экономить невозобновляемые 
источники энергии при эксплуатации постоянно 
возрастающих мощностей вычислительных ин-
формационных систем и снизить вредную нагруз-
ку на окружающую среду.
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AUTONOMOUS HEATING SYSTEM DURING TRANSFORMATION  
OF THERMAL ENERGY FORMED IN SERVER STATIONS
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Results of design modeling of air-conditioning and central air of premises of server stations are presented. The es-
timation of thermal balance of typical server station is made. The potential of thermal energy which can be used is 
estimated it is useful for needs of central heating, to save power resources, and not to pollute environment thermal 
emissions. The detailed analysis of components of is material-power balance is made. The mathematical model 
of central air is developed for these purposes. Analysis problems of the heat substances exchange processes, the 
drainage of air connected with processes, occurring at its cooling are considered. The designing and operation prob-
lems interfaced with the heat substances exchange in air coolers are considered. The heat pump scheme of system 
is offered the central heating, utilizing warmly server station at air conditioning indoors. The model is offered and 
results of optimization of parameters heat pump schemes are considered. Results can be applied at designing of 
central airs of premises of server stations with passing recycling of thermal emissions for needs of central heating.
Keywords: ventilation and air-conditioning system, an air cooler, a refrigerating contour, thermal balance, drainage 
of damp air, heat recycling, thermal pump
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