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Two Three-Fluid Energy Exchangers: Tube- channel and Three- channel Designs
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ABSTRACT: This paper examines the feasibility of replacing a tube-channel energy exchanger with 
a three-channel energy exchanger in a real energy recovery system. The performance of both energy 
exchangers is then compared under dimensionless atmospheric conditions. In the three-fluid exchanger, 
a semi-permeable membrane separates the desiccant solution from the ventilation air. Moisture and heat 
transfer between the two fluids through this membrane, while water, as the third fluid, either absorbs 
excess heat or returns the lost heat to the desiccant solution. In the tube-channel energy exchanger, 
water flows through tubes inside the desiccant solution channel. However, in the three-channel energy 
exchanger, water channels are placed on both sides of the desiccant solution channel. Mass and energy 
conservation equations are derived and solved using the finite difference method in Fortran. The study 
investigates the effect of different water channel geometries on energy consumption and the efficiency 
of both sensible and latent heat in these energy exchangers. Results indicate that, for a mass ratio of 1, 
the three-channel energy exchanger shows up to 5% improvement in latent heat efficiency and 25% 
improvement in sensible heat efficiency compared to the tube-channel energy exchanger. Additionally, 
thegeometric improvement coefficient is predicted to be greater than 1.
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1- Introduction
Membrane energy exchangers regulate heat and humidity 

in HVAC systems by using a semipermeable membrane to 
separate a desiccant solution from ventilation air, facilitating 
water vapor transfer. These exchangers reduce system size 
by eliminating separate humidification and dehumidification 
units, minimizing issues like salt infiltration. However, they 
face challenges due to heat generated during vapor absorption 
or release. 

Li et al. [1] analyzed various flow configurations in 
a three-fluid membrane energy exchanger with internal 
cooling. They found that a crossflow arrangement for air 
and desiccant, combined with counterflow cooling water, 
maximized cooling capacity. Kumar et al. [2] reviewed 
HVAC advancements, highlighting desiccant integration 
with vapor compression for 40%-80% energy savings. Navin 
et al.[3] focused on internal cooling strategies to enhance 
performance.

This study explores a three-fluid liquid-to-air membrane 
exchanger for residential and commercial HVAC applications. 
Since geometry significantly impacts efficiency, we propose 
replacing conventional tube-channel exchangers with three-
channel designs. Unlike prior research, which has not 
compared these geometries, this work models both, analyzes 
dimensionless governing equations, and evaluates key 

parameters affecting efficiency and energy consumption.

2- Methodology
This study compares the energy performance of two 

three-fluid liquid-to-air energy exchangers (Figure 1) used 
in HVAC systems. In this transformation, both exchangers 
occupy the same volume. For an accurate comparison, the 
airflow rate, desiccant solution flow rate, and cooling water 
flow rate are kept identical. By modifying the water channel 
geometry and assuming an equal Reynolds number for water 
in both configurations, a specific ratio is obtained. Given that 
the sum of pipes diameter and pipes spacing determine this 
ratio, a coefficient of 0.57 is derived, indicating that the pipe 
spacing is smaller than the pipe diameter. This geometric 
modification aims to enhance the heat exchange area and heat 
transfer coefficient for improved efficiency. Based on previous 
studies [1-3], the pipe spacing is generally considered greater 
than or equal to 2.5 times the pipe diameter, increasing the 
heat exchange area ratio of the three-channel exchanger 
compared to the tube-channel type.

However, assuming identical flow rates and Reynolds 
numbers for water, only heat transfer coefficients vary. 
Thus, this study compares exchanger performance under 
equal Reynolds conditions to determine the minimum 
expected efficiency improvement. In this study, calcium 
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chloride is used as the desiccant solution, and the impact of 
desiccant temperature, on the exchangers’ sensible and latent 
effectiveness is analyzed. 

Mass and Energy Conservation Equations for Airflow
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Fig. 1. 3D schematic of a) tube-channel b) three-channel 
energy exchanger 

However, assuming identical flow rates and Reynolds 
numbers, only heat transfer coefficients vary. Thus, this 
study compares exchanger performance under equal 
Reynolds conditions to determine the minimum 
expected efficiency improvement. In this study, calcium 
chloride is used as the desiccant solution, and the impact 
of desiccant temperature, on the exchangers’ sensible 
and latent performance is analyzed.  
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Mathematically, the equivalent friction factor for the 
desiccant and water channels can be expressed as Eqs 6 and 7.
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Fig. 2. Changes in the improvement of sensible and latent 
efficiency of the three-channel exchanger compared to the 

tube-channel exchanger 

4. Conclusion 

This study compares the energy performance of two 
exchangers with different geometries. The three-channel 
exchanger shows lower energy consumption for heating 
and cooling, with a 25% higher sensible efficiency than 
the tube-channel exchanger when the desiccant 
temperature is 0.  
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found to be greater than 1. Therefore, it can be 
concluded that, in all cases, the three-channel geometry 
will always have better heat transfer performance than 
the tube-channel geometry.  

Fig.2 shows improvement percentages of sensible 
and latent three-channel energy exchangers than tube-
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4. Conclusion 

This study compares the energy performance of two 
exchangers with different geometries. The three-channel 
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The compressor work in a cycle can be expressed as Eq. 9
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3. Results and Discussion 

A comparison of the dimensionless equations 
reveals that for two different geometries, the heat 
transfer area between water and desiccant solution and 
the heat transfer coefficient differ. Assuming equal 
surface areas, the heat transfer coefficient plays a 
significant role in the difference in the results between 
the two geometries. Given that the Nusselt numbers 
inside the tube and channel are constant for fully 
developed laminar flow, and assuming Reynolds 
numbers are the same for both geometries for water 
flow, as seen in equation (8), the value of  is found to 
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rate [1-3], it can be reasonably assumed that the friction 
factor of three-channel geometry will always be less 
than that of the tube-channel geometry. The overall heat 
transfer coefficient, as indicated by the governing 
equations, is also less for the tube-channel geometry, 

even assuming the same Nusselt number for the 
desiccant in contact with the outer tube wall, compared 
to the three-channel geometry. Based on these points, 
the value of the   for the three-channel geometry is 
found to be greater than 1. Therefore, it can be 
concluded that, in all cases, the three-channel geometry 
will always have better heat transfer performance than 
the tube-channel geometry.  

Fig.2 shows improvement percentages of sensible 
and latent three-channel energy exchangers than tube-
channel energy exchangers. 
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4. Conclusion 

This study compares the energy performance of two 
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and, therefore, the tube diameter and the desiccant flow rate is 
equal to or less than the cooling water flow rate [1-3], it can be 
reasonably assumed that the friction factor of three-channel 
geometry will always be less than that of the tube-channel 
geometry. The overall heat transfer coefficient, as indicated 
by the governing equations, is also less for the tube-channel 
geometry, even assuming the same Nusselt number for the 
desiccant in contact with the outer tube wall, compared to the 

 

1. Introduction 

Membrane energy exchangers regulate heat and 
humidity in HVAC systems by using a semipermeable 
membrane to separate a desiccant solution from 
ventilation air, facilitating water vapor transfer. These 
exchangers reduce system size by eliminating separate 
humidification and dehumidification units, minimizing 
issues like salt infiltration. However, they face 
challenges due to heat generated during vapor 
absorption or release.  

Li et al. [1] analyzed various flow configurations in 
a three-fluid membrane energy exchanger with internal 
cooling. They found that a crossflow arrangement for 
air and desiccant, combined with counterflow cooling 
water, maximized cooling capacity. Kumar et al. [2] 
reviewed HVAC advancements, highlighting desiccant 
integration with vapor compression for 40%-80% 
energy savings. Navin et al.[3] focused on internal 
cooling strategies to enhance performance. 

This study explores a three-fluid liquid-to-air 
membrane exchanger for residential and commercial 
HVAC applications. Since geometry significantly 
impacts efficiency, we propose replacing conventional 
tube-channel exchangers with three-channel designs. 
Unlike prior research, which has not compared these 
geometries, this work models both, analyzes 
dimensionless governing equations, and evaluates key 
parameters affecting efficiency and energy 
consumption. 

2. Methodology 

This study compares the energy performance of two 
three-fluid liquid-to-air energy exchangers (Figure 1) 
used in HVAC systems. In this transformation, both 
exchangers occupy the same volume. For an accurate 
comparison, the airflow rate, desiccant solution flow 
rate, and cooling water flow rate are kept identical. By 
modifying the water channel geometry and assuming an 
equal Reynolds number for water in both 
configurations, a specific ratio is obtained. Given that 
the sum of pipes diameter and pipes spacing determine 
this ratio, a coefficient of 0.57 is derived, indicating that 
the pipe spacing is smaller than the pipe diameter. This 
geometric modification aims to enhance the heat 
exchange area and heat transfer coefficient for improved 
efficiency. Based on previous studies [1-3], the pipe 
spacing is generally considered greater than or equal to 
2.5 times the pipe diameter, increasing the heat 
exchange area ratio of the three-channel exchanger 
compared to the tube-channel type. 
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Fig. 1. 3D schematic of a) tube-channel b) three-channel 
energy exchanger 

However, assuming identical flow rates and Reynolds 
numbers, only heat transfer coefficients vary. Thus, this 
study compares exchanger performance under equal 
Reynolds conditions to determine the minimum 
expected efficiency improvement. In this study, calcium 
chloride is used as the desiccant solution, and the impact 
of desiccant temperature, on the exchangers’ sensible 
and latent performance is analyzed.  
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three-channel geometry. Based on these points, the value of 
the β  for the three-channel geometry is found to be greater 
than 1. Therefore, it can be concluded that, in all cases, the 
three-channel geometry will always have better heat transfer  

effectiveness than the tube-channel geometry. 
Fig.2 shows improvement percentages of sensible and 

latent effectiveness of the three-channel energy exchangers 
the than tube-channel energy exchangers.

4- Conclusion
This study compares the energy performance of two 

exchangers with different geometries. The three-channel 
exchanger shows lower energy consumption for heating and 
cooling, with a 25% higher sensible efficiency than the tube-
channel exchanger when the desiccant temperature is 0. 
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3. Results and Discussion 

A comparison of the dimensionless equations 
reveals that for two different geometries, the heat 
transfer area between water and desiccant solution and 
the heat transfer coefficient differ. Assuming equal 
surface areas, the heat transfer coefficient plays a 
significant role in the difference in the results between 
the two geometries. Given that the Nusselt numbers 
inside the tube and channel are constant for fully 
developed laminar flow, and assuming Reynolds 
numbers are the same for both geometries for water 
flow, as seen in equation (8), the value of  is found to 
be 1.65. According to the relationships obtained in 
equations (6) and (7), and the number of tubes, which is 
greater than one and equivalent to oL d2 , it is only 

when s wm m is at least equal 5 that the value of 
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. Since the length of the 

exchangers is always much greater than the channel 
width and, therefore, the tube diameter and the desiccant 
flow rate is equal to or less than the cooling water flow 
rate [1-3], it can be reasonably assumed that the friction 
factor of three-channel geometry will always be less 
than that of the tube-channel geometry. The overall heat 
transfer coefficient, as indicated by the governing 
equations, is also less for the tube-channel geometry, 

even assuming the same Nusselt number for the 
desiccant in contact with the outer tube wall, compared 
to the three-channel geometry. Based on these points, 
the value of the   for the three-channel geometry is 
found to be greater than 1. Therefore, it can be 
concluded that, in all cases, the three-channel geometry 
will always have better heat transfer performance than 
the tube-channel geometry.  

Fig.2 shows improvement percentages of sensible 
and latent three-channel energy exchangers than tube-
channel energy exchangers. 
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tube-channel exchanger 

4. Conclusion 

This study compares the energy performance of two 
exchangers with different geometries. The three-channel 
exchanger shows lower energy consumption for heating 
and cooling, with a 25% higher sensible efficiency than 
the tube-channel exchanger when the desiccant 
temperature is 0.  

5. References 

[1] W. Li, Y. Yao, Performance analysis of different 
flow types of internally-cooled membrane-based liquid 
desiccant dehumidifiers, Energy, 228 (2021) 120597. 

[2] K. Kumar, A. Singh, P.K. Chaurasiya, K.K. Pathak, 
V. Pandey, Progressive development in hybrid liquid 
desiccant-vapour compression cooling system: A 
review, Sustainable Energy Technologies and 
Assessments, 55 (2023) 102960. 

[3] P.R. Naveen, A. Kolakoti, A review of internal 
cooling strategies in liquid desiccant dehumidification 
and cooling systems, International Journal of 
Thermofluids, 22 (2024) 100688. 

Fig. 2. Changes in the improvement of sensible and la-
tent efficiency of the three-channel exchanger compared 

to the tube-channel exchanger

https://dx.doi.org/10.22060/mej.2025.23643.7791


نشریه مهندسی مکانیک امیرکبیر

نشریه مهندسی مکانیک امیرکبیر، دوره 56، شماره 11، سال 1403، صفحات 1517 تا 1536
DOI: 10.22060/mej.2025.23643.7791

تحلیل پارامتری میزان انرژی مصرفی، عملکرد محسوس و  نهان دو مبدل انرژی سه سیاله لوله-
کانال و سه-کانال 

سمیرا پایان*

گروه مهندسی مکانیک، دانشگاه سیستان و بلوچستان، زاهدان، ایران. 

خلاصه: در این مقاله، امکان سنجی جایگذاری مبدل سه-کانال به جای لوله-کانال در یک سیستم واقعی به عنوان بازیاب انرژی، 
بررسی و سپس مقایسه عملکرد دو مبدل انرژی برای شرایط آب و هوایی بدون بعد انجام می شود. در این مبدل، محلول خشک کن 
با یک غشای نیمه تراوا از هوای تهویه جدا می شود. رطوبت و حرارت بین دو سیال از طریق این غشا مبادله می شود و آب به عنوان 
سیال سوم، گرمای مازاد تولید شده را جذب و یا گرمای مورد نیاز محلول خشک کن را به آن باز می گرداند. در مبدل لوله-کانال، لوله 
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و مدل می شود، مجاری آب دو طرف کانال محلول خشک کن قرار دارند. معادلات بقای جرم و انرژی برای حجم کنترل سه سیال 
استخراج شده و با روش تفاضل محدود به کمک زبان برنامه نویسی فرترن حل می شود. اثر دو هندسه، بر روی مصرف انرژی، بازدهی 
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مقدمه-  
مبدل های انرژی غشایی، به منظور تامین همزمان حرارت و رطوبت در 
سیستم های تهویه مطبوع به کار می روند. در این مبدل ها محلول خشک 
کن از هوای تهویه به وسیله یک غشای نیمه تراوا برای انتقال بخار آب، جدا 
می شود. استفاده از این مبدل ها باعث کاهش حجم سیستم های تهویه مطبوع 
با بخش های جداگانه برای رطوبت زنی و زدایی و مشکلات ایجاد شده با آنها، 
از جمله نفوذ نمک و دیگر آلودگی ها به هوا می شود. اما این سیستم ها نیز به 
واسطه گرمای واکنش حاصل از ترکیب ملکول های بخار آب یا جدایش آنها 
از محلول خشک کن با مشکل مواجه هستند. در این قسمت به پژوهش های 
انجام شده در این زمینه، حل این مشکل و افزایش بازدهی مبدل های مبتنی 

بر غشا، پرداخته می شود. 
سی مین هوانگ و همکاران ]1[ برای اولین بار یک حل تحلیلی برای 
یک مبدل غشایی سه سیاله ارائه دادند. در این مبدل برای خنک کاری مایع 
خشک کننده درون کانال، از لوله های با جنس آلیاژ تیتانیوم استفاده شد که از 

درون این لوله ها آب جریان داشت. شبیه سازی آن ها در یک بعد و به صورت 
تجربی  نتایج  بر  محدودی  عملکرد  شرایط  در  آن ها  مدل  شد.  انجام  پایا 
مطابقت داشت. قدیری مقدم ]2[ در سال 2010 به طور آزمایشگاهي عملکرد 
محلول  از  استفاده  با  را  موازی-ناهم سو  متقاطع  جریان  انرژی  مبدل  یک 
خشک کننده منیزیم کلرید در یک سیستم تبادل انرژی مبتني بر غشا در یک 
سیکل آزمایش کردند. آن ها یک ماژول با اندازه واقعي و یک ماژول با مقیاس 
کوچک را موردبررسی قراردادند و دریافتند که اثربخشي برای شرایط آزمایش 
خنک سازی و رطوبت زدایی هوا و همچنین گرمایش و رطوبت زدایی هوا با 
افزایش cr* )نسبت ظرفیت گرمایي محلول به ظرفیت گرمایي هوا( افزایش 
با افزایش تعداد واحدهای  اثربخشي سیستم  می یابد. آن ها بیان داشتند که 
انتقال و نسبت ظرفیت گرمایي محلول به ظرفیت گرمایي هوا، یا زماني که 
می یابد،  افزایش  خشک کننده  جریان  سرعت  و  کاهش  هوا  جریان  سرعت 
 ) *Cr /= 4 5 بهبود پیدا می کند. حداکثر اثربخشي کل 53% )شرایط تابستانه 
( برای این سیستم  *Cr /2 8= و حداکثر اثربخشي کل 55% )شرایط زمستانه 
زماني که تعداد واحدهای کلی انتقال  برابر 12 در سرعت حدود 0/55متر بر 

https://dx.doi.org/10.22060/mej.2025.23643.7791
https://www.creativecommons.org/licenses/by-nc/4.0/legalcode
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ثانیه باشد، مشهود است. همچنین نتایج آنها نشان داد که ماژول در مقیاس 
و  عبدالسلام  کند.  کمک  غشا  انحراف  مشکل  کاهش  به  می تواند  کوچک 
همکاران ]3[ در سال 2016 طراحی و ساخت مبدل انرژی غشایی مایع به 
هوای سه سیاله که غشاهای نیمه تراوا میکرو متخلخل دارد و انتقال هم زمان 
جرم و حرارت در آن صورت می گیرد را انجام دادند. درواقع محلول از داخل 
یک کانال شامل دو صفحه تخت می گذرد که لوله های خنک کننده با سیال 
سوم از میان آن کانال عبورمی کند. هدف این مقاله، بررسی تأثیر سیال سوم 
در دمای خروجی محلول و بازدهی مبدل بود. نتایج نشان داد اثربخشی نهان، 
محسوس و کلی و سرعت حذف رطوبت از جریان هوا با کاهش دمای سیال 
یافت.  خواهد  افزایش  سوم،  سیال  سرعت  افزایش  یا  و  )آب(  ورودی  سوم 
انرژی  مبدل  عملکرد  مقایسه  درباره  تحقیق  به   ]4[ همکاران  و  عبدالسلام 
غشایی مایع به هوای دو سیاله و سه سیاله در سیستم تهویه مطبوع در شرایط 
آب وهوایی سرد پرداختند. هدف از این مطالعه، مقایسه عملکرد انتقال حرارت 
و رطوبت زدایی جریان هوا بود. نتایج این تحقیق نشان داد که گرمای نهان 
و گرمای محسوس در مبدل انرژی غشایی سه سیاله بیشتر از مبدل انرژی 
غشایی دو سیاله است. استرول و همکاران ]5[ به بررسی قابلیت سرمایش 
انرژی غشایی در  از مبدل  با استفاده  و رطوبت زدایی سیستم تهویه مطبوع 
دو حالت دو و سه سیاله دریک ساختمان اداری در شهر فلوریدا و میامی در 
توسط  سال  هفته  گرم ترین  در  سامانه  این  پرداختند.  سال  هفته  گرم ترین 
انرژی  مبدل  که  داد  نشان  حاصل  نتایج  شبیه سازی شد.  ترنسیس  نرم افزار 
مایع به هوای سه سیاله، انرژی کمتری نسبت به مبدل انرژی غشایی مایع 
به هوا دو سیاله برای برآورده سازی گرمای نهان مصرف می کند. همچنین 
مبدل  به  نسبت  بیشتری  انرژی   %50 سیاله  دو  مبدل  که  داد  نشان  نتایج 
به   2018 سال  در  همکاران]6[  و  ژانگ  می کند.  مصرف  سیاله  سه  انرژی 
مایع  رطوبت گیرهای خشک کن  اکسرژی  تجزیه وتحلیل  و  عملکرد  مقایسه 
داد  نشان  آن ها  نتایج  پرداختند.  انواع مختلف جریان  در  با خنک کن  همراه 
که آرایش جریان بین هوا و محیط خنک کننده تأثیر قابل توجهی بر میزان 
آرایش جریان  دارد و  بین هوا و محلول  اکسرژی  راندمان  حذف رطوبت و 
تجزیه وتحلیل  توصیه شد. همچنین  و محیط خنک کننده  هوا  بین  ناهم سو 
حساسیت هر یک از پارامترهای عملیاتي در سه رطوبت گیر انجام و مشخص 
شد که نرخ حذف رطوبت را می توان با کاهش سرعت جریان محلول، دمای 
جریان  سرعت  افزایش  با  یا  و  خنک کننده  محیط  دمای  و  محلول  ورودی 
محیط خنک کننده و غلظت محلول بهبود بخشید و درنهایت جریان متقاطع 
بین هوا و محلول خشک کننده و جریان ناهم سو بین محلول خشک کننده و 

سیال خنک کننده )سیال سوم( به دلیل توزیع یکنواخت گرما و نیرومحرکه 
انتقال جرم توصیه شد. ژیائو و همکاران ]7[ در سال 2020 به طراحی جدید 
مبدل انرژی غشایی به منظور رطوبت زدایی پرداختند. در این مبدل از سیال 
سوم به عنوان خنک کن داخلی استفاده شد. در طراحی جدید آن ها، محلول 
در دو مسیر جداگانه وارد بازیاب و رطوبت گیر می شود. ایشان به مدل سازی 
آزمایش  به  همچنین  و  سردکن  و  بازیاب  رطوبت گیر،  کلیدی  پارامترهای 
نشان  آن ها  نتایج  پرداختند.  سامانه  عملکرد  روی  پارامترها  این  اثر  تجربی 
ظرفیت  نشان دهنده  که  است   263 1 2g h m− − رطوبت زدایی قدرت  که  داد 
رطوبت زدایی بالایی است. همچنین ضریب کارایی کل سامانه در شرایط آب 
و هوایی طراحی در محدوده 0/62-0/46 و مصرف انرژی بازیاب بیشتر از 
60 درصد انرژی ورودی بوده است. همچنین سیستم پیشنهادشده ایشان در 
آب وهوای گرم و مرطوب عملکرد خوبی را از خود نشان داد. یان و همکاران 
]8[ در سال 2020 به تجزیه وتحلیل تجربی نسل جدید مبدل انرژی غشایی 
مایع به هوا با انتقال حرارت جابجایی طبیعی به دلیل مصرف بهینه انرژی 
ازلحاظ اقتصادی پرداخته اند. عملکرد این سامانه در حالت استاندارد در شرایط 
آب  و هوایی تابستانه موردمطالعه قرار گرفت. این سیستم تهویه مطبوع در 
محسوس  عملکرد  گردید. ضریب  آزمایش  هوا  جریان  دبی  مختلف  مقادیر 
این سیستم در شرایط استاندارد 0/85 و ضریب انتقال گرمای نهان دستگاه 
رطوبت زایی برای شرایط مختلف کاری بین 0/4-0/24 متغیر گزارش شد. 
در  رطوبت زایی،  دستگاه  در  حرارت  انتقال  میزان  که  داد  نشان  آنها  نتایج 
نشان  آن ها  نتایج  همچنین  است.  ثابت  تقریبا  هوا  جریان  دبی ها ی  تمامی 
داد که 1-در سیستم مبدل انرژی غشایی مایع به هوا در جابجایی طبیعی 
دبی  میزان  تأثیر  تحت  بیشتر  جرم  انتقال  به  نسبت  حرارت  انتقال  عملکرد 
جرم  انتقال  نمکی ضریب  محلول  در سمت  است، 2-همچنان  هوا  جریان 
مهم ترین پارامتر در عملکرد مبدل است،3-بین نسبت ضریب انتقال حرارت 
انرژی  مبدل  عملکرد  در  اساسی  نقش  جرم  انتقال  ضریب  جرم،  انتقال  به 
تجزیه وتحلیل عملکرد یک  به  در سال 2020   ]9[ و همکاران  دارد. چنگ 
و یک  پرداختند  چندمرحله ای  داخلي  گردش  با  مایع خشک کن  رطوبت گیر 
مفهوم جدید از رطوبت گیرهای گردش داخلي چندمرحله ای را پیشنهاد کردند. 
رطوبت گیر در یک ساختار گردش داخلي چندمرحله ای طراحی  شد که در آن 
بستر بسته بندی و ماژول خنک کننده به طور جداگانه در داخل هر مرحله قرار 
می گیرند. آن ها یک مدل انتقال جرم و حرارت حالت پایدار ایجاد کردند و بر 
اساس این مدل، یک مطالعه پارامتریک بر روی عملکرد رطوبت زدایی این 
رطوبت گیر در شرایط هوای ورودی معمولي انجام دادند و به نتایجی دست 
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یافتند؛1- رطوبت زدایی با افزایش غلظت محلول ورودی و همچنین افزایش 
نسبت جرم محلول ورودی به هوای ورودی افزایش می یابد و با افزایش دمای 
محلول و آب ورودی کاهش می یابد. علاوه بر این، اثر دبي جریان آب در 
مقایسه با دبي جریان محلول، کمتر قابل توجه است زیرا دبي جریان آب خنک 
کننده فقط به طور غیرمستقیم بر نیروی محرکه انتقال جرم بین هوا و محلول 
ضریب  و  محرکه  نیروی  بر  محلول  جریان  دبي  درحالی که  می گذارد  تأثیر 
انتقال جرم بین هوا و محلول تأثیر مستقیم می گذارد. لی  و همکاران ]10[ در 
سال 2021 به بررسی و تحلیل عملکرد انواع مختلف جریان در مبدل انرژی 
غشایی سه سیاله بر اساس خنک کننده داخلی پرداختند. در این پژوهش برای 
10 نوع مختلف آرایش جریان، عملکرد رطوبت زدایی و خنک کنندگی داخلی 
و همچنین اثرات شرایط ورودی به طور کامل موردمطالعه قرار گرفتند. نتیجه 
حاصل از بررسی آنها نشان داد که مبدل انرژی غشایی سه سیاله که جریان 
هوا و جریان محلول خشک کننده آن به صورت متقاطع و جریان خنک کننده 
حداکثر  است  هوا  جریان  جهت  مخالف  به صورت  آب(  )جریان  داخلی 
ظرفیت خنک کنندگی را دارا است. ژائو و همکاران ]11[ در سال 2022 به 
بر محلول  مبتنی  و رطوبت زدایی  انتقال جرم و حرارت  بررسی ویژگی های 
داخلی  خنک کننده  سیال  و  توخالی  فیبری  غشا  از  استفاده  و  خشک کننده 
پرداخته اند که در آن از مبدل انرژی غشایی مایع به هوا سه سیاله استفاده شد. 
پارامترهای مختلف روی جریان هوا، محلول  تأثیر  برای مطالعه  آزمایش ها 
خشک کننده، سیال خنک کننده داخلی )آب( موردبررسی قرار گرفت. نتیجه 
کار ایشان نشان داد که کاهش دبی و دمای جریان هوا و همچنین کاهش 
دمای محلول خشک کننده و افزایش دبی محلول خشک کننده از راهکارهای 
بهبود رطوبت زدایی است. در سال های اخیر کومار و همکاران ]12[ مرور 
مقالات در زمینه پیشرفت ها در طراحی سیستم های تهویه مطبوع با سیال 
خشک کن انجام دادند و تحقیق خود را بر روی ادغام آنها با سیستم های 
فشرده سازی بخار به منظور بهبود کنترل دما و رطوبت با کاهش %40-%80 
مصرف انرژی متمرکز کردند. نوین و همکاران ]13[ مرور مقالات گذشته را با 
تمرکز بر پیشرفت های انجام شده در زمینه استراتژی های خنک کننده داخلی 
برای افزایش عملکرد سیستم با کنترل دمای مایع انجام دادند. مطالعه آنها، 
روش ها، پیکر بندی ها و شبیه سازی های مختلف خنک سازی داخلی انجام 

شده درمقالات گذشته را بررسی کرد.
 همان طور که مشاهده شد استفاده از مبدل انرژی غشایی مایع به هوا 
و  مسکونی  ساختمان های  مطبوع  تهویه  برای  مناسب  راهکاری  سیاله  سه 
جهت  در  مفید  راه های  از  یکی  همواره  هندسه  در  تغییر  می باشد.  تجاری 

و  جرم  و  حرارت  تبادل  مساحت  در  تغییر  نتیجه  در  مبدل ها  بازدهی  تغییر 
ضریب انتقال حرارت و جرم بوده است. از آنجایی که همه مطالعات پیشین 
دنبال راهکارهایی در جهت کاهش مصرف انرژی و افزایش بازدهی در این 
مبدل های  پارامتری  مدل سازی  با  دارد  قصد  حاضر  مطالعه  بودند،  مبدل ها 
لوله-کانال  مبدل های  با  آنها  جایگزینی  پیشنهاد  و  سه-کانال  سیاله  سه 
بردارد.  این مبدل ها  از  استفاده  با  انرژی  یک گام در جهت کاهش مصرف 
مبدل  یک  مقایسه  تاکنون  شد  مشخص  پیشین  مطالعات  از  که  همانطور 
انرژی مایع به هوا سه سیاله با دو هندسه متفاوت، یکی متشکل از سه کانال 
موازی و دیگری نوع متداول آن، متشکل از لوله های جریان خنک کن در 
کانال محلول خشک کن، مورد بررسی قرار نگرفته است. هدف از این مقاله 
مقایسه دو مبدل انرژی سه-کانال و لوله-کانال از منظر انرژی است. در این 
مقاله، ابتدا سه جریان برای دو هندسه مدلسازی می شود و سپس با تعریف 
پارامترهای بدون بعد، معادلات بدون بعد حاکم در دو هندسه مورد مقایسه 
بینی گردد.  این مبدل ها پیش  بر روی خروجی  اثر هندسه  تا  قرار می گیرد 
سپس اثر پارامترهای مهم مطابق پژوهش های پیشین برروی بازده و مصرف 

انرژی دو هندسه بررسی می گردد. 

تعریف مسئله- 2
انرژی  مبدل  دو  انرژی  عملکرد  مقایسه  ای  بررسی  به  پژوهش  این  در 
مایع به هوا سه سیاله مطابق شکل 1 پرداخته می شود. این مبدل ها در سیکل 
مبدل  یک  تبدیل  نحوه   2 شکل  می گیرد،  قرار  مورداستفاده  مطبوع  تهویه 
لوله-کانال به یک مبدل سه-کانال را طوری که حجم اشغال شده مبدل و 

شرایط هندسی کانال تهویه هوا، یکسان بماند، را نشان می دهد. 
در این تبدیل حجم اشغال شده توسط دو مبدل یکسان می باشد. همچنین 
برای یک مقایسه دقیق تر دبی هوای ورودی در نتیجه، دبی محلول خشک 
تغییر  با  گرفته می شود. همچنین  نظر  در  یکسان  هندسه  دو  در  آب  و  کن 
هندسه کانال آب، اگر عدد رینولدز آب به عنوان سیال خنک کن در دو هندسه 
2tuben بدست  π / رابطه  oL d نیز یکسان در نظر گرفته شود، برای نسبت 
مجموع قطر لوله ها و  tube o space tube oL n d k n d= + می آید. با توجه به اینکه 
spacek که ضریبی از قطر لوله ها است عدد 0/57  فاصله بین آنها است برای 
به دست می آید که نشان می دهد فاصله بین لوله ها از قطر لوله ها کوچکتر 
است. هدف از این تغییر هندسی، تغییر مساحت تبادل حرارت و ضریب انتقال 
حرارت به منظور افزایش بازدهی در مبدل ها است. با توجه به مقالات گذشته 
]3-10[، فاصله بین لوله ها بزرگتر از قطر لوله ها و بزرگتر یا مساوی 2/5 برابر 
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کانال-ب: نمای سه بعدی از مبدل انرژی سه، کانال-: نمای سه بعدی از مبدل انرژی لوله. الف 1شکل   

Fig. 1. a: Three-dimensional view of the tube-channel energy exchanger, b: Three-dimensional 
view of the three-channel energy exchanger 
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شکل 1. الف( نمای سه بعدی از مبدل انرژی لوله-کانال، ب( نمای سه بعدی از مبدل انرژی سه-کانال

Fig. 1. a) Three-dimensional view of the tube-channel energy exchanger, b) Three-
dimensional view of the three-channel energy exchanger
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آن در نظرگرفته می شود که منجر به افزایش نسبت مساحت مبدل سه-کانال 
نسبت به لوله-کانال می گردد. اما با فرض  یکسان بودن دبی و رینولدز آب، 
مساحت ها یکسان و تنها ضرایب انتقال حرارت تغییر می کند. لذا در این مقاله 
نتایج مقایسه عملکرد دو هندسه متفاوت مبدل با فرض رینولدز یکسان آب 

انجام می گیرد تا حداقل میزان بهبود بدست آید. 
طبیعی است در صورت افزایش فاصله بین لوله ها و تاثیر مساحت علاوه 
بر ضریب انتقال حرارت، بهبود بازده محسوس بدست آمده، بیشتر از حداقل 
آن خواهد بود که در نتیجه انتقال جرم را بیشتر متاثر خواهد نمود. در این 
مقاله، محلول کلرید کلسیم به عنوان محلول خشک کن استفاده می گردد. اثر 
پارامترهای دمای بدون بعد محلول خشک کن و نسبت دبی هوا به محلول 
بروی   ،]13-3[ شده اند  شناخته  مهم  پارامترهای  عنوان  به  که  خشک کن 
عملکرد محسوس و نهان مبدل ها و همچنین انرژی مصرفی آنها مورد بررسی 

قرار می گیرد.

معادلات حاکم- 1- 2
معادلات  بایست  می  انرژی  مبدل های  از  یک  هر  بازده  محاسبه  برای 

بقای جرم و انرژی برای هر جریان در هر هندسه حل گردد. 
این معادلات با در نظر گرفتن حجم های کنترل نمایش داده شده به 
صورت اشکال 3 الف-ج بدست می آید. پس از بدون بعد سازی معادلات 
حاکم با استفاده از پارامترهای بدون بعد تعریف شده در معادله )1( معادلات 
بقای جرم و انرژی با استفاده از معادلات )2-6( با روش تفاضل محدود حل 

گرفته شده است.  نظر  در  متغیرها  برای همه   10-6 معیار همگرایی  می گردد. 
بقای جرم و انرژی کل نیز با خطای 3-10 ارضا شده اند.
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فرض های زیر برای استخراج معادلات مورد استفاده قرارمی گیرند ]10[:

    
( الف)  

)a( 

(ب)   

)b( 

(ج)  

)c( 

ج: حذف لوله ها و ، کانال با خط چین-ب: مشخص کردن محدوده لوله ها در مبدل لوله، کانال-الف: نمای دو بعدی از مبدل انرژی لوله 2شکل 
 تبدیل خط چین ها به صفحات فلزی و تشکیل کانال سیال سوم

Fig. 2a: Two-dimensional view of the tube-channel energy exchanger, b: Identification of the tube 
regions in the tube-channel exchanger with dashed lines, c: Removal of tubes and conversion of 
dashed lines to metal plates, forming the third fluid channel 
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شکل 2. الف( نمای دو بعدی از مبدل انرژی لوله-کانال، ب( مشخص کردن محدوده لوله ها در مبدل لوله-کانال با خط چین، ج( حذف 
لوله ها و تبدیل خط چین ها به صفحات فلزی و تشکیل کانال سیال سوم

Fig. 2. a)Two-dimensional view of the tube-channel energy exchanger, b) Identification of the tube re-
gions in the tube-channel exchanger with dashed lines, c) Removal of tubes and conversion of dashed 

lines to metal plates, forming the third fluid channel
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1-نفوذ ملکولی بخار آب در محلول خشک کن و هوا ناچیز فرض می شود.

2-محلول خشک کن یک مخلوط همگن تک فاز در نظرگرفته می شود.

3-هدایت محوری ناچیز فرض می شود.

4-جریان آرام و کاملا توسعه یافته فرض می گردد.

5.خواص سیالات ثابت فرض می شود.

6-ضرایب ناسلت دیواره با فرض شرط مرزی شار ثابت به دست می آید.

معادلات بقای جرم و انرژی برای جریان هوا:- 1- 1- 2
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معادلات بقای جرم و انرژی برای جریان محلول خشک کن:- 2- 1- 2
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در  کن:حجم کنترل کانال خشکج، ب:حجم کنترل کانال هوا در دو مبدل انرژی، کانال-کن در مبدل لولهالف:حجم کنترل کانال خشک 3شکل 
 کانال-سهمبدل 

Fig. 3a: Control volume of the desiccant channel in the tube-channel exchanger, b: Control volume 
of the air channel in both energy exchangers, c: Control volume of the desiccant channel in the 
three-channel exchanger 

dx
(Xsol m

.
salt+ m.

salt Xsol/ y dy )dx/L

cp,wm.
w Twdx/L



Um(wair-wsol)dxdy

dsol

dy

Xsolm
.
salt dx/L

(cp,w m.
wTw+cp,w m.

w Tw/ y dy )dx/L



U'A0(Tsol-Tw)dxdy

U(Tair-Tsol)dxdy

symmetry line

cp,sol m
.
sol Tsoldx/L

(cp,sol m
.
solTsol+cp,sol m.

sol Tsol/ y dy )dx/L

 

dx

(wair m
.

air+ m.
air wair/ x dx )dy/Wwair m

.
air dy/W



dy

(cp,air m
.
airTair+cp,air m.

air Tair/ xdx )dy/Wcp,air m
.
airTairdy/W

U(Tair-Tsol)dxdy
Um(wair-wsol)dxdysymmetry line



dair



dx
(Xsol m

.
salt+ m.

salt Xsol/ y dy )dx/L

cp,wm.
w Twdx/L



Um(wair-wsol)dxdy



dy

Xsolm
.
salt dx/L

(Xsol m
.

salt+ m.
salt Xsol/ y dy )dx/L(cp,w m.

wTw+cp,w m.
w Tw/ y dy )dx/L (Xsol m

.
salt+ m.

salt Xsol/ y dy )dx/L



U'(Tsol-Tw)dxdy

U(Tair-Tsol)dxdy

symmetry line

cp,sol m
.
sol Tsoldx/L

(cp,sol m
.
solTsol+cp,sol m.

sol Tsol/ y dy )dx/L

 

شکل 3. الف(حجم کنترل کانال خشک کن در مبدل لوله-کانال، ب( حجم کنترل کانال هوا در دو مبدل انرژی، ج( حجم کنترل کانال خشک کن 
در مبدل سه-کانال

Fig. 3. a)Control volume of the desiccant channel in the tube-channel exchanger, b) Control volume of the air 
channel in both energy exchangers, c) Control volume of the desiccant channel in the three-channel exchanger
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معادلات بقای انرژی برای جریان آب:- 3- 1- 2
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در این معادلات ضریب انتقال حرارت کلی U , Um به صورت معادلات 
)7( و )8( تعریف می شوند: 
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اما ضریب انتقال حرارت   برای مبدل لوله-کانال و سه-کانال به ترتیب 
به صورت معادلات )9( و )12( تعریف می شوند 
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o, با استفاده  waterh i, و  waterh که در معادله )9( ضرایب انتقال حرارت 
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waterh در معادله )12( با استفاده از مقدارناسلت برابر 8/23 می باشد.  که 
محاسبه  برای  و  بوده  مشابه  تا)8(   )1( معادلات  هندسه  دو  هر  برای 

ضرایب انتقال حرارت رابطه )13( تا )15( مورد استفاده قرار می گیرد.
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شرایط مرزی برای حل معادلات حاکم برای هر دو هندسه به صورت 
معادلات )16( تا)20( در نظر گرفته می شود:
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در صورتی که جریان در کانال در حال توسعه  حرارتی باشد عدد ناسلت 
8/23 با استفاده از کار شا و همکاران ]14[ تصحیح می شود. 

همچین معادلات )21- 23( برای ارزیابی عملکرد مبدل ها در نظر 
گرفته می شوند: 

SDP به ترتیب نشان دهنده بازده نهان، محسوس  coolη و   ، dehη که 
و میزان رطوبت مبادله شده بر واحد سطح را نشان می دهد.
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منظور  به  مصرفی  انرژی  میزان  بررسی  منظور  به   )28-24( معادلات 
پمپ کردن سیالات، در مبدل های انرژی مورد استفاده قرار می گیرند. مقدار 
ضریب اصطکاک لوله با رابطه )24( و کانال از رابطه )25( به دست می آید. 
افت فشار از رابطه )26( قابل محاسبه است. لذا قدرت پمپ از رابطه )27( 
محاسبه می شود. رابطه )28( بهبود یا عدم بهبود کارایی در نتیجه تغییرات 

در هندسه را نشان می دهد.
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دو  در  آب  و  کانال خشک کن  معادل  اصطکاک  محاسبه ضریب  برای 
هندسه متفاوت از مجموع افت فشارهای دو کانال و یک افت فشار مرجع که 
برای دو هندسه یکسان در نظر گرفته شده است، استفاده می شود. با استفاده 
از معادله )26( برای هر کانال و اعمال فرض های بیان شده در قسمت های 

قبل معادلات )29( و )30( بدست می آیند.
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قطر  برابر  دو  محلول،  کانال  عرض   ]10-3[ گذشته  کارهای  مرور  با 
لوله های جایگزاری شده در آن است. لذا معادلات به صورت زیر ساده و ترم 

های اول و دوم با هم قابل مقایسه می شوند:
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معادلات )33-36( برای بررسی انرژی مورد نیاز برای سرمایش یا 
گرمایش محلول خشک کن و آب مورد استفاده قرار می گیرد. معادله )36( 

مقدار بدون بعد کار کمپرسور را مورد بررسی قرار می دهد که با کمک 
معادلات )33-35( محاسبه می گردد.
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نتایج و بحث- 3
اعتبار سنجی- 1- 3

برای اطمینان از دقت محاسبات، نتایج حاصل از کد نوشته شده با نتایج 
مقاله ژائو ]7[ مورد مقایسه قرار می گیرد. در این مقاله یک مبدل لوله-کانال 
با 50 کانال به ابعاد 0/275 متر در 0/289 متر و ضخامت کانال هوا، محلول 
خشک کن و غشا به ترتیب 8 ، 6 میلی متر و 154/6 میکرومتر در نظر گرفته 
شده است. هر کانال خشک کن شامل 18 لوله به قطر داخلی و خارجی 2/5 و 
3 میلی متر می باشد. این مبدل به عنوان رطوبت گیر در یک سیکل سرمایش 
با غلظت 33/89  مورد استفاده قرار می گیرد. سیال خشک کن کلرید کلسیم 
درصد در کانال خشک کن جریان دارد. هدف محاسبه میزان بازده حرارتی 

و رطوبت استخراج شده از مبدل انرژی می باشد. شرایط مسئله در جدول 1 
بیان شده است. 

نتایج حاصل از مقایسه کار حاضر با مرجع ]7[ در جدول 2 نشان داده 
شده است. 

SDP در مقاله ]7[ گزارش شده است که  coolη و   ، dehη عدم قطیت 
به ترتیب7/8و 2/2 و 8/5 می باشد. همانطور که از جدول 2 مشخص است 
خطای نسبی محاسبات عددی کمتر از مقادیر عدم قطعیت داده ها ]7[ است 

که حاکی از دقت حل عددی می باشد.

جدول 1. شرایط ورودی سیالات در مبدل انرژی مرجع ]7[

Table 1. Fluid inlet conditions in the reference energy exchanger[7]

 [7در مبدل انرژی مرجع ]: شرایط ورودی سیالات 1جدول 
Table 1: Fluid inlet conditions in the reference energy exchanger[7] 

 
 مقادیر شرایط ورودی

air,inw 30/91 

air,inT 7/77 

sol, inT 4/79 

water, inT 1/91 

sol,inC 91/00  
 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

جدول 2. مقایسه نتایج کار عددی حاضر با کار تجربی مرجع ]7[

Table 2. Comparison of the present numerical work with the reference experimental work[7]
 [7: مقایسه نتایج کار عددی حاضر با کار تجربی مرجع ]2جدول 

Table 2: Comparison of the present numerical work with the reference experimental work[7] 
 

 خطای کارحاضر% [9مرجع ] کار حاضر متغییر های خروجی
air,outw 70/93 07/99 73/1 

air,outT 90/79 73/79 03/3 

sol, outT 00/73 93/73 97/3 

water, outT 99/99 33/91 03/4 

SDP 3333440/3 3333499/3 79/7 

deh 10/93 93/74 73/7 

cool 71/41 91/13 93/7 
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امکان سنجی استفاده از مبدل سه-کانال به جای مبدل لوله-کانال - 2- 3
در سیستم مرجع ]7[

در این قسمت مبدل سه-کانال برای شرایط ورودی و ابعاد یکسان مرجع 
]7[ به جای مبدل لوله-کانال جایگذاری می گردد تا امکان سنجی استفاده از 
این شکل هندسی در یک حالت واقعی بررسی گردد. نتایج به دست آمده در 

جدول 3 گزارش شده است. 
بازده  آمده در جدول 3 مشخص است،  به دست  نتایج  از  همانطور که 
محسوس 25% و بازده نهان 8/2% در حالت سه-کانال نسبت به لوله-کانال 
بهبود داشته است. این مقادیر بیشتر از عدم قطعیت داده های گزارش شده 
در کار تجربی ]7[ هستند لذا این بهبود قابل در نظر گرفتن و اهمیت است.

بررسی میزان بهبود هندسی- 3- 3
مقایسه معادلات بدون بعد آشکار می نماید که برای دو هندسه متفاوت،

senNTU, متفاوت است و تفاوت آن در مساحت سطح انتقال حرارت بین  2

U' است. با فرض مساحت  آب و محلول خشک کن و ضریب انتقال حرارت 
نتایج  تفاوت  در  را  اساسی  نقش   'U حرارت  انتقال  یکسان، ضریب  سطح 
خروجی از دو هندسه ایفا می کند. با توجه به ثابت بودن اعداد ناسلت داخل 
لوله و کانال برای جریان کاملا توسعه یافته آرام و با توجه به یکسان فرض 
 ،)24( معادلات  از  برای جریان آب، همانطور که  دو هندسه  رینولدز  کردن 
β برابر 1/65 بدست می آید. با توجه به  )25( و )28( مشخص است مقدار 
روابط بدست آمده )31( و )32( و تعداد لوله ها که بزرگتر از یک و معادل 

 خواهد شد که 
duct

f
−3

Tube کوچکتر از  ductf − L است تنها در صورتی 
doπ

2

s باشد. با توجه به  wm m = 5  حداقل )تنها برای یک لوله در کانال محلول( 
اینکه طول L مبدل ها همواره بسیار بزرگتر از عرض کانال و در نتیجه قطر 
لوله است و دبی محلول خشک کن برابر یا کمتر از دبی آب خنک کن می 
باشد]3-10[، با تقریب خوبی میتوان بیان داشت همواره ضریب اصطکاک 
Tube است. ضریب انتقال حرارت کلی نیز همانطور  ductf −  کمتر از 

duct
f

−3

که از معادلات حاکم مشخص است برای لوله-کانال حتی با فرض یکسان 
در نظر گرفتن ناسلت محلول با دیواره خارجی لوله ها، در دو هندسه، کمتر 
 β از هندسه سه-کانال است. با توجه به موارد گفته شده می توان مقدار 
را بدست آورد که این مقدار نیز بزرگتر از 1 به دست می آید. لذا در همه 
بزرگتر از 1 و در نتیجه تغییر در هندسه  β حالات همواره میتوان بیان داشت 
مستقل  گیری،  نتیجه  این  لذا  است.  مفید  حرارت  انتقال  افزایش  منظور  به 
بازده  میزان  حالات  همه  در  و  است  تهویه  برای  ورودی  هوای  شرایط  از 
محسوس سه-کانال نسبت به لوله-کانال بیشتر خواهد بود اما میزان بهبود 
بسته به نسبت جریان ها و نسبت دماها متغییر است. علاوه بر آن اگر جهت 
انتقال جرم خلاف جهت انتقال حرارت باشد افزایش انتقال حرارت کمکی به 

بهبود انتقال جرم نخواهد کرد. 

تاثیر پارامترهای بدون بعد برروی عملکرد دو مبدل انرژی لوله-کانال - 4- 3
و سه- کانال با فرض ثابت بودن رینولدز آب در دو هندسه

دمای  اختلاف  که  گردید  مشخص   ]13-3[ گذشته  کارهای  مطالعه  با 

جدول 3. مقایسه نتایج کار عددی حاضر با دو شکل هندسی متفاوت لوله –کانال و سه-کانال برای شرایط مرجع ]7[

Table 3. Comparison of the results of the present numerical work with two different geometric configura-
tions: tube-channel and three-channel, under reference conditions[7]

 [7کانال برای شرایط مرجع ]-کانال و سه–: مقایسه نتایج کار عددی حاضر با دو شکل هندسی متفاوت لوله 3جدول
Table 3: Comparison of the results of the present numerical work with two different 

geometric configurations: tube-channel and three-channel, under reference conditions[7] 
 

 بهبودصد رد کانال-مبدل لوله کانال-مبدل سه متغییر های خروجی
air,outw 31/93 70/93 04/0 

air,outT 07/73 90/79 17/0 

sol, outT 94/97 00/73 17/90 

water, outT 94/73 99/99 00/94 

SDP 3333471/3  3333440/3 90/9 

ηdeh 91/97 10/93 73/9 

ηcool 19/07 71/41 03/71 
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از  به محلول خشک کن  محلول خشک کن و هوا و نسبت دبی جرمی هوا 
با  برخوردار هستند.  انرژی  بررسی عملکرد مبدل های  بالایی جهت  اهمیت 
توجه به معادلات بدون بعد تاثیر این پارامترها با تغییر پارامترهای بدون بعد 

* بررسی می گردد.
Rm * و 

,sol inT

3 -4 -1 -*
,sol inT تاثیر پارامتر

با دو هندسه شکل 1همانطور که در  انرژی  در این قسمت یک مبدل 
در   *

Rm =1 با  ورودی  یکسان  شرایط  با  شد  بیان  مسئله  تعریف  قسمت 
نظرگرفته می شود. مهمترین موضوع در یک سیستم انرژی بهینه سازی آن 
برای کاهش مصرف انرژی در عین حال بازدهی مناسب سیستم انرژی است. 
در این مقاله هندسه سه-کانال به عنوان رطوبت گیر یا رطوبت زا به جای 
مبدل انرژی لوله-کانال پیشنهاد می شود. لذا بررسی این پیشنهاد در کاهش 
مصرف انرژی و همچنین بهبود بازدهی مبدل انرژی با تغییر این هندسه از 
اهمیت بالایی برخوردار است. همانطور که در صورت مسئله ذکر گردید آب 
یا  رفته توسط محلول  از دست  به عنوان سیال سوم وظیفه جبران گرمای 

دفع گرمای اضافه در محلول را به عهده دارد. اما این به معنی افزایش انرژی 
صرف سرد کردن یا گرم کردن همزمان محلول خشک کن، و آب به عنوان 

سیال سوم است.
به  بعد ورودی محلول خشک کن  بدون  این دیدگاه دمای  به  توجه  با   
عنوان پارامتری موثر در این بررسی در نظر گرفته می شود به طوری که اگر 
این دما صفر باشد، به معنی این است که تنها انرژی صرف سرد/گرم کردن 
آب به عنوان سیال سوم خواهد شد زیرا محلول خشک کن در تعادل دمایی 
با هوا خواهد بود. اما سوال ایجاد شده در این بررسی این است که در این 

شرایط، کدام مبدل بازدهی بیشتری دارد. 
برای دو مبدل انرژی در شکل  *

,sol inT نتایج حاصل از بررسی پارامتر 
4 الف و ب نشان داده شده است. همانطور که از نتایج این بررسی مشخص 
* بازه محسوس افزایش می 

,sol inT است و قابل انتظار می باشد با افزایش 
یابد زیرا اختلاف دمای هوا با محلول خشک کن افزایش می یابد. 

مشاهده  باشد،  یکسان  رطوبت  و  حرارت  تبادل  جهت  که  درصورتی 
می شود که مقدار رطوبت مبادله شده به نسبت رطوبت اولیه هوا به واسطه 
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شکل 4. الف( دمای خروجی هوا بر حسب اختلاف دمای ورودی محلول خشک کن و هوا، ب( نسبت تغییرات رطوبت نسبی هوای خروجی بر حسب 
اختلاف دمای ورودی محلول خشک کن و هوا، ج( تغییرات بهبود بازده محسوس و نهان مبدل سه کانال به لوله-کانال بر حسب اختلاف دمای 

هوای ورودی و محلول خشک کن)ادامه دارد(

Fig. 4. a) Air outlet temperature as a function of the inlet temperature difference between the desiccant solution 
and air, b) Variations in the relative humidity ratio of the outlet air, based on the inlet temperature difference 
between air and the desiccant solution, c) Changes in the improvement of sensible and latent efficiency of the 
three-channel exchanger compared to the tube-channel exchanger, based on the inlet temperature difference 

between air and the desiccant solution(Continude)
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بر نسبت تغییرات رطوبت نسبی هوای خروجی ب: ، کن و هواالف: دمای خروجی هوا بر حسب اختلاف دمای ورودی محلول خشک 4شکل 

کانال بر حسب اختلاف -کانال به لولهتغییرات بهبود بازده محسوس و نهان مبدل سه ج: ، کن و هواحسب اختلاف دمای ورودی محلول خشک
 دمای هوای ورودی و محلول خشک کن

Fig. 4. a: Air outlet temperature as a function of the inlet temperature difference between the 
desiccant solution and air, b: Variations in the relative humidity ratio of the outlet air, based on the 
inlet temperature difference between air and the desiccant solution, c:Changes in the improvement 

of sensible and latent efficiency of the three-channel exchanger compared to the tube-channel 
exchanger, based on the inlet temperature difference between air and the desiccant solution 
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شکل 4. الف( دمای خروجی هوا بر حسب اختلاف دمای ورودی محلول خشک کن و هوا، ب( نسبت تغییرات رطوبت نسبی هوای خروجی بر حسب 
اختلاف دمای ورودی محلول خشک کن و هوا، ج( تغییرات بهبود بازده محسوس و نهان مبدل سه کانال به لوله-کانال بر حسب اختلاف دمای 

هوای ورودی و محلول خشک کن

Fig. 4. a)Air outlet temperature as a function of the inlet temperature difference between the desiccant solution 
and air, b) Variations in the relative humidity ratio of the outlet air, based on the inlet temperature difference 
between air and the desiccant solution, c)Changes in the improvement of sensible and latent efficiency of the 
three-channel exchanger compared to the tube-channel exchanger, based on the inlet temperature difference 

between air and the desiccant solution
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کاهش/ نتیجه  در  و  آب  دمای  به  خشک کن  محلول  دمای  شدن  نزدیک 
افزایش فشار بخار جزئی محلول، نیز افزایش می یابد.

، بازده  *
,sol inT همچنین از نتایج شکل 4ب دیده می شود که با افزایش 

نهان و محسوس دو هندسه در نظر گرفته شده افزایش یافته و به یکدیگر 
محلول  و  آب  بین  حرارت  انتقال  ضریب  یا  هندسه  لذا  شود.  می  نزدیک 
کم باشد. به این ترتیب  *

,sol inT خشک کن هنگامی تاثیر بیشتری دارد که 
نقش  مستقیم،  غیر  تاثیر  با  آب  و  کاهش  محلول خشک کن  مستقیم  تاثیر 

مهمتری ایفا می نماید.
شکل 4ج میزان بهبود بازده محسوس و نهان برای دو مبدل برحسب 
دمای  کاهش  تاثیر  میرفت  انتظار  که  همانطور  می دهد.  نشان  را   *

,sol inT

از حرارت نهان  بیشتر  بر میزان بهبود حرارت محسوس  محلول خشک کن 
است.

3 -4 -2 -*
,sol inT در0/5 = *

Rm تاثیر پارامتر 
به عنوان پارامتر در دسترس برای طراحی، نسبت  *

,sol inT اما علاوه بر 
رطوبت  و  دما  میزان  روی  بر  نیز  خشک کن  محلول  و  هوا  جرمی  جریان 
خروجی هوا تاثیرگذارند. نتایج به دست آمده حاکی از این موضوع است که 
با افزایش دبی هوا به نسبت محلول خشک کن میزان بازده محسوس و نهان 
مبدل سه-کانال نسبت به لوله-کانال بهبود یافته است. میزان بازده محسوس 

و نهان دو مبدل، به ترتیب در اشکال5الف و 5ب نشان داده شده است. 
همانطور که مشخص است هر چه دبی هوای ورودی افزایش می یابد 
یابد.  افزایش می  لوله کانال  درصد بهبود مبدل سه-کانال نسبت به مبدل 
هندسه  اثر  باشد،  کمتر  دما  اختلاف  اثر  که  هنگامی  بیان شد  که  همانطور 
بیشتر می شود با افزایش دبی هوا، هوا فرصت کمتری برای تغییر دما دارد لذا 
برای اینکه محلول در طول مسیر پتانسیل خود را جهت جذب یا دفع حرارت 
حفظ نماید، ضریب انتقال حرارت بالاتر بین آب و محلول نقش بیشتری دارد 
که منجر به حفظ اختلاف دما بین آب و محلول می گردد و دفع /جذب حرارت 

را افزایش می دهد. 

دو - 5- 3 در  مایعات  سرمایش/گرمایش  و  پمپ کردن  جهت  لازم  انرژی 
هندسه مبدل انرژی

     همانطور که بیان شد لوله های حاوی جریان آب به عنوان سیال سوم 
با یک کانال مستطیلی با عرض معادل قطر هر یک از لوله ها جایگذاری شد. 
برای یک مقایسه مناسب عدد رینولدز یکسان گرفته شد و طبق معادلات 
مبدل ها  این  از  استفاده  متداول  شرایط  در  که  گردید  مشخص  و32(   31(
افت فشار سه-کانال کمتر از لوله-کانال است. لذا توان پمپ نیز پیرو این 
در  اینکه  به  توجه  با  است.  کمتر   %30 حداقل  سه-کانال  مبدل  در  روابط 
* انرژی صرف گرمایش یا سر مایش محلول نمی گردد و مبدل 

, 0sol inT =

در  لوله-کانال  به مبدل  بیشتری در همه حالات نسبت  بازدهی  سه-کانال 
این دما دارد، لذا برای یک بازده محسوس یکسان، در مبدل لوله-کانال می 
بایست انرژی بیشتری صرف سرمایش یا گرمایش محلول گردد. با استفاده 
* در 

,senm 2 از رابطه )36( مشخص است میزان کار کمپرسور در هر مقدار 
. لذا  *

,sol inT * است بیشتر نسبت به زمانی است که0=
,sol inT حالتی که 0≠

با استفاده از نمودار 4الف و با عنایت به این موضوع که در این مبدل ها میزان 
بزرگتر از 1 می باشد ]3-10[، کار کمپرسور بیشتر از 30% در مبدل  *

,senm 2

لوله-کانال افزایش می یابد.

نتیجه4گیری-44
مورد  متفاوت  هندسه  با  انرژی  مبدل  دو  انرژی  تحلیل  مقاله  این  در 
بررسی قرار گرفت. همواره تغییرات هندسی در مبدل ها یکی از راهکارهای 
افزایش بازدهی به شمار می آید. تغییر هندسی بر روی ضریب انتقال حرارت 
بهبود  به  منجر  طروق  این  از  و  گذارد  می  تاثیر  حرارت  تبادل  مساحت  و 
بازدهی مبدل ها می شود. در این مقاله، نتایج به دست آمده از دو مبدل در 
شرایط ورودی بدون بعد مورد مقایسه قرار گرفت. نتایج به دست آمده حاکی 
یا سرما  تامین گرما  انرژی کمپرسور جهت  انرژی پمپ کردن و  از کاهش 
در یک مبدل انرژی سه-کانال نسبت به مبدل انرژی لوله-کانال می باشد. 
همچنین تحلیل نتایج به دست آمده، نسبت بهبود هندسی را بزرگتر از 1 در 
بازه کارکرد مبدل های انرژی پیش بینی می کند. نتایج برای حالتی که دمای 
بدون بعد محلول خشک کن از 0 تا 1 تغییر می کند مورد بررسی قرار گرفت 
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میزان نسبی بازده نهان ب: ، های جرمی هوا به محلول خشک کنکانال در نسبت-کانال و لوله-میزان بازده محسوس مبدل سهالف:  5شکل 

 کندر نسبت های جرمی هوا به محلول خشک  کانال-کانال به لوله-مبدل سه

Fig. 5a: Sensible efficiency of the three-channel and tube-channel exchangers at different mass flow 
ratios of air to the desiccant solution, b: Relative latent efficiency of the three-channel exchanger 
compared to the tube-channel exchanger at different mass flow ratios of air to the desiccant 
solution 
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شکل 5. الف( میزان بازده محسوس مبدل سه-کانال و لوله-کانال در نسبت های جرمی هوا به محلول خشک کن، ب( میزان نسبی بازده نهان 
مبدل سه-کانال به لوله-کانال در نسبت های جرمی هوا به محلول خشک کن

Fig. 5. a) Sensible efficiency of the three-channel and tube-channel exchangers at different mass flow ratios of 
air to the desiccant solution, b) Relative latent efficiency of the three-channel exchanger compared to the tube-

channel exchanger at different mass flow ratios of air to the desiccant solution
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افزایش  مبدل  دو  محسوس  بازده  تفاوت   0 دمای  برای  شد  مشخص  و 
لوله-کانال  مبدل  از  بیشتر   %25 تقریبا  سه-کانال  مبدل  بازده  و  یابد  می 

است. در نتیجه برای یک بازده یکسان به طوری که در مبدل سه-کانال 
انرژی صرف گرمایش/سرمایش محلول خشک  کن نگردد، تقریبا 30% انرژی 
بیشتری باید صرف سرمایش یا گرمایش در مبدل لوله-کانال گردد. همچنین 
جرمی  نسبت  که  گردید  محسوس مشخص  و  نهان  بازدهی  افزایش  برای 
هوا به محلول خشک کن بسیار تاثیر گذار است و پارامتر کنترل کننده برای 
افزایش بازدهی مبدل انرژی می باشد. با کاهش دبی هوا نسبت به محلول، 
بازدهی مبدل ها افزایش می یابد. نتایج به دست آمده حاکی از بیشتر از 15 
درصد بهبود بازده محسوس مبدل سه-کانال به لوله-کانال در شرایط نسبت 

جرمی 1 است. اما با کاهش نسبت جرمی این بهبود کمتر از 10% است. 
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