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说    明
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中 国 建 筑 学 会 暖 通 空 调 分 会

中国制冷学会空调热泵专业委员会

2020 年 10 月



鸣    谢

本届学术年会的论文评审和印制工作得到了行业众多优秀企业的支持

和资助。在此，也特别向以下企业表示衷心感谢，并致以崇高敬意！这些
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1   引言
随着我国的发展，城市中出现了越来越多的高

层建筑群。针对此类建筑进行供热时，由于其具有
多层数和高热量需求的特点，采用单套常规的供热
系统会出现超压和垂直水力失调等问题 [1]。目前，
主要有三种方式来应对此问题，对应三种不同的供
暖系统：直连式供暖系统，间联式供暖系统和分区
供暖系统。直连式系统的特点是，所有热用户都在
同一套二次管网中，通过在输配系统中适当的位置
添加阀门，泵和管道等部件来解决上述问题 [2]。直
连式系统的自适应能力较差，对后期运维人员的要
求极高。间联式系统一般根据高度将热用户分成多
个区，在热力站采用一套换热器提供高低区的所有
热量，低区与高区之间通过板式换热器满足热量交
换，同时实现隔压 [3]。然而，间联式系统的不同区
域不互相独立，当低区出现问题时，高区的供热也
会出现问题。分区供暖系统对于末端的处理方式与
间联式系统一致，根据高度将热用户分成多个区。
但分区式系统对于不同的区，采用单独的成套系统
进行采暖供热 [4]。该系统不仅能解决超压和水利失
调的问题，还能实现不同供热区域的独立性，使它
们不受其他区域供热的影响，在高层建筑群的实际
供热中得到了广泛的应用。

目前的分区供暖系统，在热力站内实现一二次
网水热交换的设备是板式换热器。各分区分别配置
单独的板换，按照对应的热负荷设计面积等相关参
数。然而，采用板式换热器作为热交换设备，一次
网水与二次网水逆流换热，一次网水的出水温度必
然高于二次网水的进水温度，导致一次网供回水温
差较小，限制了整个区域供热系统的供热规模。而
在 2008 年，由付林等提出了在热力站使用的第一类

吸收式换热器 [5]，可有效降低一次网出水温度至低
于二次网进水温度 15K 以上的水平，有利于余热回
收和供热规模的提高。与传统板换相比，在一次网
流量不变的条件下，采用吸收式换热器的系统的供
热量提高了 1.3 倍，具有明显的效益，目前该系统
已在太原，赤峰等地区得到广泛应用 [6-7]。

据此，本文提出了一种实现高低分区的吸收式
换热系统。该系统既保留的吸收式换热器的特点，
降低一次网出水温度，同时也能满足分区独立供热
的需求。不同加热区域的二次网络相互独立，从而
保证其互不影响。文章对该系统在实际工况下的运
行性能进行了模拟计算。此外，对该系统的热负荷
适应性和部分负荷下的调节能力进行了模拟计算与
分析。相关结果验证了分区的吸收式换热系统的可
行性。
2   系统流程

图 1 展示了给两个分区供热的分区吸收式换热
系统的流程。图中红色曲线代表一次网，深蓝和浅
蓝色分别代表两个不同分区的二次网。整体来看，

实现高低分区的吸收式换热器流程设计与 
运行模拟分析
易禹豪，谢晓云，江    亿

（清华大学建筑节能研究中心，北京    100084）

［摘   要］对于较大面积的高层建筑群，目前的供热系统主要采用竖向分区的方式，以防止系统水力失调，
同时解决了不同分区的承压问题。分区系统在热力站的热交换设备是板式换热器，不同分区单独设计具体的参
数。本文提出了一种实现高低分区的吸收式换热器，不仅能够实现现有分区系统供热设备的功能，满足各分区
的独立供热，还能够将一次网的回水温度降低至低于二次网进水温度 15K 以上的水平。低温的一次网回水有利
于热源处的余热回收以及系统供热规模的提高，有助于区域供热的发展。本文设计了该系统具体的流程，并通
过模拟计算分析了系统的热负荷适应性与部分负荷的调节能力。

［关键词］吸收式换热 ；区域供暖 ；分区系统 ；运行模拟

图 1   两个分区的吸收式换热系统流程
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该系统相当于双级吸收式换热器的流程 [6]，含有两
套不同压力的吸收式热泵和两套板式换热器。图中
的 C,G,E,A 分别代表冷凝器，发生器，蒸发器和吸
收器，后续的 1 或 2 代表吸收式热泵的不同级。

高温的一次网供水首先进入第一级热泵的高压
发生器，换热后进入第二级热泵的低压发生器，之
后分成两股，分别流入对应两个不同分区的板换进
行换热，换热结束后汇合，依次进入高压蒸发器和
低压蒸发器，最终冷却到一次网回水温度。对于二
次网，其流经冷凝器，吸收器和板换实现加热。两
个分区的二次网经过的换热器类型是相同的，区别
在于对应级数的不同。以分区 1 为例，二次网回水
分成两股，一股进入第一级热泵的吸收器和冷凝器，
另一股进入分区 1 板换后完成换热，之后两股流体
混合，向分区 1 的用户提供热量。

该流程延续的吸收式换热器的特点，实现了流
量不匹配的一二次网水的热交换过程，将一次网回
水温度降低至低于二次网回水温度的水平。对于二
次管网，不同分区的换热过程是对称的，采用了完
全相同的换热器类型和流动过程， 唯一的区别在于
进入了吸收式热泵的不同级。此外，两个分区之间
的换热是相互独立的，可以有效实现目前的分区系
统的功能。在系统设计中，可根据不同分区的热负荷，
分别确定系统内各换热器的相关参数。此外，为了
提高系统的负荷调节能力，在各分区的二次网总供
回水间添加了旁通阀，通过调节其开度来更好的适
应具体的运行工况。
3   参数设计与模型建立

参考一个实际分区系统的热负荷需求，对分
区吸收式换热系统的相关参数进行了设计。该系
统分为高低两个区域，各区域的设计热负荷均为
960kW。系统的一次网进水温度为 110℃，两个分区
的二次网进水温度均为 45℃。参考双级吸收式换热
系统的相关设计指导 [8]，对该系统的一二次网流量，
溶液流量与各换热器的传热能力进行了设计，具体
数值如表 1 所示。在设计工况下，二次网供回水旁
通阀不开启。

完成了系统内部参数的设计后，能够建立分区
吸收式换热系统的仿真模型。其中，发生器和吸收
器内的传热传质过程采用一维三股流传热模型 [9]，

蒸发器，冷凝器和板式换热器采用逆流对数平均温
差模型。模型具体的假设和计算方程在已发表的
研究中已有介绍 [6]，此处不再赘述。仿真模型采用
EES（Engineering Equation Solver）进行求解计算 [10]。

此外，本文认为二次网的供回水温度会随着用
户的负荷改变而改变，故将模型的边界条件从固定
二次网回水温度变化为固定用户侧的温度。设定用
户室内的温度为 20℃不变，则用户侧获得的热量可
用如下公式计算：

sec,
sec, sec,

sec,

( ) / ln out user
en out in

in user

t t
Q KA t t

t t


 


 （1） 

 

     （1）

其中，KAen 是该分区末端用户的换热器总等效
传热能力，tsec,out 和 tsec,in 分别表示该分区二次网的供
回水温度，tuser 是末端用户温度，为 20℃。此外，
用户获得的热量还可用二次网水流量计算：

, sec sec, sec,( )p w out inQ c m t t   （2） 

 

                                  （2）

其中，cp,w 是水的比热，msec 是该分区的二次网
流量。

在设计工况下，二次网回水温度为 45℃，且
各分区的供热量已知，可以计算出末端用户的换热
器总等效传热能力。分区 1 与分区 2 的 KAen 分别为
32.47 与 32.55kW·K-1。在模拟计算中，认为该参数
是已知的，据此可计算出实际的二次网温度参数。
4   模拟结果分析
4.1   设计工况下的运行性能

图 2 展示了设计工况下各换热器前后温度参数
的模拟结果。其中，分区 1 与分区 2 的二次网出水
温度均为 54.6℃，供热量分别为 959kW 与 962kW，

流量 (m3·h-1) 换热器传热能力 (kW·K-1)
一次网 20.1 发生器（单级） 36.17 板换（分区 1） 86.18

二次网（分区 1） 86 冷凝器（单级） 34.15 板换（分区 2） 86.18
二次网（分区 2） 86 吸收器（单级） 48.40 溶液板换（第一级） 10

溶液（发生器进口） 3 蒸发器（单级） 24.42 溶液板换（第二级） 10

表 1   针对实际工况设计的分区吸收式换热系统相关参数

图 2   设计工况下各换热器前后温度的模拟结果
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能够满足各分区用户的热需求。系统的一次网出水
温度为 27.6℃，相比二次网回水温度低了 17.4K。此
外，两个分区二次网经过各换热器换热后的温度几
乎一致，验证的该系统换热的对称性。

采用温度效率来描述吸收式换热系统的运行性
能 [11]。温度效率 ε 的计算公式如下：

, ,

, sec,

pri in pri out

pri in in

t t
t t







 （3） 

 

                                     （3）

其中，tpri,in，tpri,out 和 tsec,in 分别表示一次网水的
进出口温度和二次网的回水温度。温度效率是参考
板式换热器的换热效率提出的，板换的 ε 一定小于 1，
但吸收式换热器的 ε 大于 1，ε 越大，可认为系统的
性能越高。本系统在设计工况下的温度效率为 1.268，
与多段系统的测试结果 [7] 一致，高于常规吸收式换
热器的温度效率 [12]。即，该系统在设计工况下能够
高效稳定运行。
4.2   负荷适应性

在实际系统中，往往会出现如下情况，即用户
的实际热需求低于设计负荷。对于一般的供热系统，

通过调节相应的一二次网流量就可以适应这样的负
荷变化，但对于分区系统，可能出现其中一个分区
的实际热需求与设计负荷相同，而另一个分区的实
际热需求低于设计负荷。此时，一般的分区系统，
调整各分区对应的一二次网流量即可满足要求，但
对于分区的吸收式换热系统，不同分区共用相同的
一次网。为了避免改变流量在不同分区间的分配，
从而仍然使不同分区独立供热，需要分析是否能够
通过调节总的一次网流量和各分区的二次网供回水
旁通比例，从而实现其中一个分区的供热量不变，
而另一分区的供热量降低。

分别模拟该系统降低分区 1 和分区 2 实际供热
量，同时另一分区供热量不变下的调节比例与系统
运行参数，其中，负荷下降分区的末端用户传热能
力等比例降低。图 3 展示了模拟分区 1 的实际负荷
下降，分区 2 负荷不变的结果。其中，图 3(a) 是一
次网总流量与二次网旁通流量的调节比例，图 3(b)
是在对应负荷下该分区的二次网供回水温度以及系
统整体的一次网出水温度。图中的横坐标是在分区
2 供热量不变下，分区 1 供热量与设计负荷的比值。

图 3   分区 1 实际负荷下降，分区 2 不变的模拟结果 : (a). 调节方式 ; (b). 温度参数

图 4   分区 2 实际负荷下降，分区 1 不变的模拟结果 : (a). 调节方式 ; (b). 温度参数
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根据模拟结果，该系统能够满足在分区 2 供热量不
变，而分区 1 供热量降低至设计负荷任意百分比下
的正常运行。

根据图 3(a)，当分区 1 的实际负荷降低，分区
2 的实际负荷不变时，需要降低一次网总流量，同
时增加分区 1 二次网供回水的旁通流量。其中，一
次网总流量的降低率随实际负荷降低呈近似线性关
系，而对于二次网供回水旁通量，在实际负荷较高
时其增长率较大，在实际负荷较低时增长率较小。
在图 3(b) 中，灰色曲线是系统的一次网出水温度，
对应右侧纵坐标数值，其他曲线均为分区 1 的二次
网水温度，对应左侧纵坐标数值。随着分区 1 实际
供热量的降低，用户的二次网回水温度和非旁通流
经系统的出水温度上升，但由于系统旁通流量的增
加，导致最终混水后的二次网供水温度下降。整体
来看，二次网供回水的温度变化呈近似线性。对于
一次网，出水温度随分区 1 的供热负荷降低而呈近
似线性上升，系统的温度效率下降，运行性能降低。
在分区 1 负荷降低至设计负荷的 25% 时，一次网出
水温度上升至 40℃，温度效率降低至 1.077，但仍
高于传统板换系统的温度效率。

为了进一步验证该系统是否在负荷适应性上也
具有对称性，对分区 2 实际负荷下降，分区 1 负荷
不变的工况也进行了模拟，结果如图 4 所示。对比
图 3 与图 4 的结果，能够发现，对应曲线的变化趋
势是几乎相同的，因此，图 4 能够得到与图 3 完全
相同的结论，同时进一步验证的系统良好的供热对
称性。
4.3   部分负荷的调节性能

当系统在设计工况下能够正常运行后，还要求
系统在部分负荷下具有一定的调节能力。对于采用
板换的分区系统，在部分负荷时，各分区的供热量
按照相同的比例下降。此时，由于系统供热的独立性，
只需降低对应板换一次网流量，即可满足各自的供
热需求。而对于分区吸收式换热系统，两分区共用
一次网，需要研究该系统在部分负荷下的流量调节
方式。首先是两分区实际负荷均为设计负荷的工况，
图 5 展示了仅降低一次网总流量时，各分区的实际
供热负荷率变化情况。可以看到，当一次网流量从
设计流量的 100% 降低至 40% 的过程中，分区 1 与
分区 2 的实际负荷率变化几乎一致。可以认为，仅
通过调节一次网总流量，便能够实现各分区的负荷
按照相同的比例下降。即，在各分区的实际负荷等
于设计负荷的条件下，片式吸收式换热系统的部分
负荷自调节性能良好，无需采用二次网旁通阀辅助
调节即可实现各分区相同的部分负荷率。

图 5   各分区供热负荷率随一次网流量的变化趋势

此外，还可能出现在 4.2 节提到的情形下的部
分负荷情况。即，在实际的满负荷供热时，其中一
个分区的负荷等于设计负荷，但另一个分区的负荷
低于设计负荷。在 4.2 节中，通过调节一次网总流
量和该分区的二次网供回水旁通流量，能够实现该
工况下的正常供热。但到了该情形的部分负荷时，
需要模拟分析如何通过调节一次网流量和二次网对
应分区的旁通流量，实现不同分区的热负荷率按照
相同的比例下降。

图 6 展示了当系统其中一个分区的实际负荷降
低至设计负荷的 80%，另一分区负荷不变时，在不
同的部分负荷率下对应调节一次网流量与对应分区
二次网旁通流量的比例。根据模拟结果，该调节方
式能够使各分区的负荷率按照相同的比例下降。图
6(a), (b) 分别是分区 1 实际负荷降低与分区 2 实际负
荷降低的模拟结果。其中，蓝色曲线代表的是一次
网实际流量与在其中一分区负荷率为 80%，另一分
区负荷不变下，调节后的一次网流量之间的比值，
即分母的一次网流量是按照 4.2 节的曲线调节后的
一次网流量。橙色曲线为对应分区的二次网非旁通
流量的比例，等于实际的非旁通流量 / 该分区二次
网总流量，与图 3，图 4 中的对应曲线有相同的意义。

在该条件下，若分区 1 的实际负荷小于设计值，
则当系统运行至部分负荷工况时，通过降低一次网
流量，同时降低分区 1 的二次网非旁通流量，能够
使得两分区供热量按照相同的比例下降。其中，一
次网近似线性降低，且降低速率较大，而分区 1 二
次网非旁通流量的改变较小，且相比于高部分负荷
率，该流量在低部分负荷率时降低速率变小。若分
区 2 的实际负荷小于设计值，根据图 6(b) 的结果，
一次网的变化趋势与图 6(a) 几乎一致，但二次网非
旁通流量的变化趋势与图 6(a) 有所区别。此时当系
统运行至部分负荷工况时，分区 2 的二次网非旁通
流量随负荷率的降低先降低后缓慢上升。此时，由
于分区吸收式换热系统一次网由两分区共用，导致
了较小的差异出现。但整体来看，通过调节一次网
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流量和对应分区二次网旁通流量，实现部分负荷时
各分区供热量的等比例下降，且两工况下一次网的
调节曲线相同，系统具有较好的部分负荷调节性能。
5   结语

针对大面积高层建筑群供热现状，本文提出
了分区的吸收式换热系统流程。该系统既能满足现
有分区系统的功能，使各分区供热相互独立，又能
实现吸收式换热器降低一次网出水温度的功能。该
系统基于双级吸收式换热器，将各分区用户的二次
网设计成对称的换热模式。建立了该系统的仿真模
型并对其进行了计算分析。在设计工况下，各分区
的供热量均为 960kW，系统的一次网出水温度为
27.6℃，温度效率可达 1.268。系统的运行高效且稳定。
在此基础上，对系统的负荷适应性与部分负荷调节
能力进行了模拟分析。当其中一个分区负荷低于设
计负荷，另一分区不变时，通过调节一次网总流量
与对应分区的二次网供回水旁通流量，能够满足供
热需求，系统的温度效率仍高于对应的板换系统。
此外，系统还具有较好的部分负荷调节性能。该系
统的流程提出与分析结果能够指导应用于实际工程
的相关系统设计，有助于区域供热的进一步发展。
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图 6   实际负荷低于设计负荷时，部分负荷下系统的调节方式 : (a). 分区 1 实际负荷为设计值的 80%; (b). 分区 2 实际负荷为

设计值的 80%
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1   前言
所谓分布式变频系统就是分级泵变流量输配系

统，其主要特点就是通过合理匹配分级泵，调节水
泵电机频率改变其流量，以替代调节阀调节流量，
从而起到了 “ 以泵代阀 ” 的作用。其一增强了供热
系统流量的可调性，可有效的解决系统水力失调现
象，进而减少因热力失调导致过度供热的热损失；
其二可以减少调节阀的节流电耗损失 [1]。

从设计角度看，分布式变频输配系统和集中输
配系统相比较，无论多级循环水泵如何布置，无论
管网零压差点的位置如何控制，二者管网系统的流
量分配是完全一样的。根据特勒根功率定理进行理
论分析，两种输配方式相比较，管网系统流量输配
所消耗的能量也是完全相同的。但是集中输配系统
采用调节阀对近端用户节流，必然要消耗能量，所
以也会额外增加循环水泵的功率。

从水力工况看，二者的区别只是分布式变频输
配系统比集中输配系统减少了调节阀节流的能耗损
失。所以，在理论上讲，前者循环水泵输配电耗可
减少 20%-30%[2] [3]。然而在实际工程应用中，有的
分布式变频输配系统节能效果并不明显，有时候其
输配电耗比集中输配系统还要高，自然引起质疑，
问题何在？

通过实际调查发现，大多数工程设计和管理技
术人员忽略了一个重要问题，那就是在循环水泵设
计选配时没有校核水泵可能达到的运行效率，运行
管理使用者也没有进行水泵效率现场监测。所以大
多数供热系统普遍存在水泵匹配远大于实际需要的
功率，甚至误以为 “ 多多益善 ”，结果就造成了系统
大流量和循环水泵低效率运行。现就此问题在下文
进行解读。
2   特勒根定理在供热输配系统中的应用

2.1   特勒根定理的物理意义

特勒根定理是电路网络中研究分析的重要理论
之一，由荷兰电气工程师伯纳德 · 特勒根（Bernard D. 
H. Tellegen，1900.6.24-1990.8.30）在 1952 年提出 。
由特勒根定理可以得到电路网络理论中大多数能量
分布定理和极值定理。而特勒根定理给出了遵守基
尔霍夫电路定理的电路之间的一个约束关系，即任
一给定参数的电路网络系统中，其各支路的电功率
之和为零（ΣIk*Vk=0）。也就是说，在给定的电网络中，
电源提供的电功率等于各支路消耗的电功率之和 [4]。
即

No=ΣIi*ΔVi                                                    （1）
式中
No— 特勒根定理中电源提供的总功率，W；
Ii— 供电系统各支路的电流，A；
ΔVi— 供电系统各支路的电压降，V。
特勒根定理适用于许多电路网络，只要该网络

满足总电流守恒（基尔霍夫电流定律（KCL）），
且所有闭合回路电压代数和为零（基尔霍夫电压定
律（KVL））。特勒根定理在分析电路和与电路相
类似的复杂网络（如神经系统、管道网络与化工过
程网络等）中是一种非常有效的工具。然而，在供
热系统中，管网系统作为流体网络，其拓朴结构和
电路网络的模式基本规律是相同的，其流量输配所
消耗的功率是相似的。可见，特勒根定理完全可以
应用于供热管网流体输配能耗分析计算中。
2.2   分布式输配系统在一次网的应用

如上所述，电路网络系统的特勒根定理适用于
流体网络系统，即在供热系统流体输配网络中，任
何管网所消耗的功率，必然等于各管段流量与压力
降的乘积。即

分布式供热输配系统理论解析与应用
李德英 1，杨    松 2

（1 北京建筑大学，北京    100044；2 自由博创公司，北京    100083）

［摘   要］随着集中供热系统不断扩容，热源布局和管网系统水力工况变得更加复杂，所以管网水力平衡
调节技术要求也越来越高，从而使得分布式输配变频调节替代调节阀调节技术应运而生。分布式输配变频调节
技术增强了系统的可调节性，且具有很大的节能潜力。本文针对供热输配系统进行理论分析，旨在就智能化为
主导的现代供热系统中，使分布式变频供热输配系统能够在设计和运行中应用更为广泛、更加有效。通过理论
分析计算，分布式变频技术的应用与集中设计方法相比，会带来很好的节能效应，逐步凸显其优势。当今热网
水力计算软件智能化水平越来越高，对不同的分布式变频系统进行模拟计算与可及性分析，可得到供热系统最
优输配设计数据，进而可以提高系统的输送能效。

［关键词］分布式输配系统 ；变流量分配 ；以泵代阀 ；能效提升 ；动态调节
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iif HGaN ∆Σ= *                                  （2）

式中
Nf— 管网流量输配所消耗的总功率，W；
a— 单位换算系数，取 2.73；
Gi— 供热系统各管段的流量，t/h；

∆ Hi— 供热系统各管段的阻力损失，mH2O。
分布式输配系统在一次管网中应用比较多，且

容易实施。无论供热系统有多少循环水泵，也不管
该系统由多少管段组成，如果管网流量和阻力特性
一定，则管网系统所消耗的总功率必然与该系统各
管段所消耗功率之和相等。对于这一基本规律，不
论循环水泵是集中设置，还是分布式输配系统都适
用。所不同的是二者的循环水泵消耗的功率不同，
即使所有水泵实际工作效率都一样，集中输配系统
还要增加调节阀调节时节流的能耗损失。该能耗损
失大小决定于管网系统的比摩阻及其主干线与支干
线阻力的相关关系，即主干线各管段的比摩阻、长
度增大而该能耗损失增大。所以对于主干线比摩阻
较大或管线较长的集中供热系统 , 设计采用分布式
输配变频技术或对既有系统改造后节电效果更加明
显 [5]。
2.3   分布式输配系统能效评价

供热管网采用分布式输配系统实际运行输送能
效应该通过耗电输热比进行评价，即在供热期间，
系统的循环水泵全部耗电量与总供热量的比例关系， 
或称之为单位供热的耗电量。据不完全统计，大多
数供热系统一次管网的耗电输热比为 0.01-0.015，二
次管网的的耗电输热比为 0.015-0.02，长输管线的耗
电输热比为 0.02-0.03。
3   分布式输配系统在二次网的应用
3.1   二次网输配系统的特点

目前，分布式变频输配供热系统多在一级网系
统应用。在二级管网系统中，大多数采用集中输送
方式，即各用户加装各类调节阀调节流量。这种集
中设计方法是根据二次网系统的最大流量和最不利
用户选择循环水泵，用于克服热源（换热站）、热
网和热用户的系统阻力。这种传统的设计思想，客
观上存在难以克服的问题：

1、在供热系统的近端（靠近热源处）的热用户，
自然会形成了过多的资用压头。所以必须设置流量
调节阀，将多余的资用压头消耗掉。这种 “ 无谓 ”
的节流所产生的能量损失是集中输配系统设计方法
不可避免的问题。

2、从水力工况的角度考虑，系统末端易会出现
资用压头不足现象，造成系统热用户流量近大远小、

出现室温冷热冷热不均的现象。为满足末端用户的
供热效果，必须增加末端热用户的资用压头，工程
设计或运行管理者往往采用加大热源循环水泵的方
式来解决，结果管网系统就会形成大流量小温差的
运行状态。从而增加了二次网系统的输配能耗，同
时也增大了近端热用户的过度供热，降低了供热系
统能效水平。

然而，考量一个供热系统能效的高与低主要取
决二方面因素：一是无效供热量的多少；二是管网
热媒输送中无效电能消耗量的多少。其中冷热不均
的无效热量和热媒输送过程中的无效电量消耗与循
环水泵的设计方法选择、是否与系统合理匹配非常
重要。
3.2   分布式输配技术在二次管网系统中如何应用

在实际供热工程中，二级管网系统的输配调节
比较复杂，且调节条件差，调节难度也大。所以二
次网系统的水力平衡及流量是否合理分配却成了影
响供热系统全网水力工况的关键环节。很显然，分
布式输配系统在技术上的先进性，还没有在二级网
和热用户系统上得到充分的应用。

供热系统循环水泵正确的设计思想是尽量减少
热媒输送过程中的无效电耗，提供保证各热用户所
需的资用压头，克服管网输配的阻力所必须的有效
电耗。而集中设计方法必然产生无效电耗，即热用
户多余的资用压头被各种流量调节阀以节流的方式
消耗掉。就调节流量、消除冷热不均现象来说是有
效调节，似乎也不可能完全取消必要节流的无效电
耗，这就是集中输配设计方法不可避免的问题所在。

而热用户多余资用压头的产生，是因为只在热
源处设计单一水泵系统造成的结果，通过管网系统
无效电耗的理论计算会一目了然。无效电耗可以利
用电路网络中的特勒根定理计算流体管网输配所消
耗的功率。这样可为分布式变频系统多级水泵的选
择提供了理论依据。

可见，供热系统实现全网分布式输配供热，还
需要不断完善二次管网系统的监控计量条件，利用
先进的通讯技术，推进二次管网分布式输配系统的
智能调节水力平衡技术的推广与应用，提高供热全
网系统的运行管理水平，逐步实现量化、精细化的
高效运行模式。
4   分布式变频循环水泵的选择
4.1   分布式变频循环水泵的耗功率计算

分布式变频系统循环水泵的设计选择首先要算
考虑管网系统所消耗的功率（理论值），即根据管
网系统的水力计算，得到各管段流量（Gi）与压力
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降（ ∆ Hi，即阻力）的乘积之和；再根据计算得到
的总流量（Gz）和总阻力（Hz），以及循环水泵可
能达到的效率计算循环水泵的总功率。根据特勒根
定理，可按如下公式计算： 

N=∑(Ni/ηi)= 2.73*Nf/η                                   （3）
或 N=∑(Ni/ηi)=2.73*Gz*Hz/η                        （4）
Ni= 2.73*∑（Nfi/ηi）                                       （5）
式中
N— 供热系统循环水泵的总功率，W；
Ni— 供热系统各级循环水泵的功率，W；
Nf— 管网流量输配所消耗的总功率，W；
Nfi— 各级管网流量输配所消耗的功率，W；
Hz— 供热系统总阻力，mH2O;
Gz— 供热系统总流量，t/h；
η— 各级循环水泵的平均效率，%；
ηi— 各级循环水泵的效率，%。
集中设计方法只在热源处设置循环水泵，而分

布式变频设计方法（理想设计方案），则是除了在
热源处设置扬程较小的循环水泵外，还要在外网沿
途设置多个加压循环泵。由多个沿途加压循环泵采
用 “ 接力 ” 方式，各级水泵共同实现热媒的输送目的。
虽然系统管网各管段的压力降与建筑设计方法压力
降相等，但二者要求循环水泵提供的功率却不尽相
同。因为集中设计方法循环水泵设置在热源处，所
提供的动力（扬程）是在总循环流量（即最大流量）
下实现的。而理想设计方案，热源处的循环泵在总
流量下，只提供部分动力（扬程），其他动力（扬程）
是在沿途接力循环泵的分流量下实现的，流体输配
全过程没有调节阀节流损失。因此，理想设计方案
循环水泵的输送功率必然小于集中设计循环水泵的
输送功率，这就是分布式变频输配设计方案的独特
优势。
4.2   分布式变频循环水泵的选择原则

在分布式变频设计选择循环水泵时，应符合下
列规定 [6]： 

1. 因为热源循环水泵的特点是大流量小扬程，
所以确定流量时应直接采用管网系统总流量即可，
一般不必加富裕量；扬程应根据系统水压图实际值
选择。选定水泵后必须绘制水泵  — 管网特性曲线（多
台水泵并联运行必须绘制综合特性曲线），确定其
工作点否在高效区（70%-80%），否则应该更换其
它型号的水泵。如图 1 所示。

2. 多级循环水泵（接力泵）的特点是小流量大
扬程（末端水泵扬程最大），选择水泵时必须绘制
水泵 — 管网特性曲线，确认每台水泵在高效区工作。

3. 选择水泵流量 — 扬程特性曲线时，热源处循

环水泵在水泵工作点附近应比较平缓，以便在管网
水力工况发生变化时，循环水泵的扬程变化较小，
可使管网系统压力波动范围小。

4. 循环水泵的承压、耐温能力应与热网的设计
参数相适应。多级循环水泵一般应安装在热网回水
管上（降压作用），水泵允许的工作温度一般不应
低于 80℃。如有必要安装在热网供水管上（加压作
用），则必须采用可耐供水温度的热水循环水泵。

5. 所有循环水泵都应采用变频调速，且在频率
改变时，水泵的工作点也应在水泵高效工作范围内。

6. 分布式变频设计选择循环水泵有条件时，应
采用水泵设计选择软件。 
4.3   循环水泵的效率计算

供热系统运行过程中，循环水泵的实际效率是
一个关键指标，对于供热系统节能运行非常重要，
特别是分级泵系统更是如此。然而循环水泵的运行
效率看不见也摸不着，管理者似乎也不太关心。就
离心水泵的效率名牌效率看，一般在 70-80% 之间。
但在实际运行过程中，大部分供热系统水泵效率普
遍为 50-60%，甚至更低 30-40%，因此造成输配电
能的极大浪费。循环水泵运行效率如此低的主要原
因是设计选择的水泵与系统不匹配，造成水泵实际
工况点偏离了高效区。

一般来说，工程设计人员在设计选择水泵时，
应该根据水泵性能曲线和管网系统特性曲线进行绘
图验证，校核水泵的性能曲线工作点是否在高效区
工作。如果多台水泵并联运行时更应该核实水泵的
工作效率，如图 1 所示。

图 1   两台水泵并联运行时的效率分析

在供热系统运行过程中，大多数循环水泵的实
际效率无从知晓。所以应该通过现场测试水泵的流
量、扬程和轴功率，再进行计算分析才可以做出判
定。但是现场测试水泵性能参数比较困难：（1）水
泵轴功率在现场没办法测试，只好通过测试电功率
来替代水泵轴功率。（2）测试水泵的扬程要求测
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压表高度相等，测压点（即压力表导压孔）管道流
体的流速和流态相同（即等高、等速、等流态）。
如果测压点管径不同，流体流速不相等，则必须利
用伯努利能量方程进行动压 / 静压能量转换计算；
测量水泵流量要求流量计前后有一定长度的直管段
（Lq ≧ 7D，Lh ≧ 5D），保证流态均匀稳定。

循环水泵的运行效率计算方法见下式：

N

HG 
 73.2               （6）  

 

N

HG 
 73.2               （6）  

 

                            （6）

式中 η — 水泵效率，%；
G— 循环流量，t/h；
H— 循环水泵的扬程，mH20；
N— 循环水泵的轴功率（现场测试用轴功率替

代），W。
通过循环水泵现场效率测试情况来判定水泵工

作状态，如果效率太低（如 η <50%）就说明水泵和
系统不匹配，应该及时更换。有一点需要特别注意，
改变水泵电机频率不会提高水泵的效率，相反可能
会降低其工作效率。所以分布式变频系统一定要校
核所有的变频水泵的实际效率，这一点对提高系统
能效，节约输送能耗至关重要。
5   分布式变频系统运行调控方法

分布变频系统运行控制是动态调控过程，是根
据负荷变化各个循环水泵需要联动或同步调节管网
系统的流量，总流量随负荷改变时，各分级泵流量
至少是等比例变化方可满足用户随气候变化的热力
需求。而目前大多数分布式变频供热系统运行调节
依据不明确。针对上述问题作如下解读，并提出相
应调控方法。
5.1   供热系统运行存在 “ 变频定流量 ” 现象

目前大多数供热系统采用分布式输配变频技术，
主要承担了最大流量分配的初调节问题。实际上变
频系统的可调节性主要解决了循环水泵与系统的匹
配和流量分配问题，在实际运行过程中基本保持定
频定流量运行。即使采用动态变频调节，调控依据
也不明确。有的系统甚至采用所谓 “ 压差控制法 ”，
即根据管网某一位置的压差变化来改变频率。如此
调控方法基本失去了分布式输配变频节能的优势。

其实供热系统采用分布式输配变频技术最有效
的调控方法应该是根据系统供热负荷进行比例同步
调节各分级水泵电机的频率即可，或采用 “ 等温差
调节法 ” 也非常有效。
5.2   循环水泵运行效率问题

供热系统所有循环水泵的运行效率应该进行现
场测试，如果实测效率太低就应该及时更换。而大

部分技术管理人员只是听水泵的声音，仅此而已。
结果造成大部分循环水泵低效率运行，浪费严重。
5.3   供热管理不执行量化管理按需供热量

大多数供热系统的供热量根据热源的供水温度
进行调节，也就是说把供水温度当热量用，很少采
用按需供热量调节方式。结果使得分布式变频系统
的作用没有得到充分发挥，节能效果并不明显，甚
至有的分布变频系统输配能耗比集中输配系统还要
高。

供热系统最有效的供热调节方法应该根据气象
条件采用热量总量调节实行 “ 热量调节法 ”，实现逐
日动态调节供热量以满足热用户的需求。

在采用分布式变频循环水泵的设计方法过程中，
应该贯彻全面、协调、可持续发展的理念。在绿色、
低碳、节能、高效的供热智能化大环境下，尤其是
热网系统长输管线技术的推广，分布式变频系统对
管网系统水力工况动态调节，以及智能化供热的实
现，具有不可替代的优势。可以预见，在未来的供
热行业发展中，可以更好的利用分布式变频技术进
一步提升能效，实行精细化管理、按需供热、精确
控制，从而使供热系统真正实现智慧供热、高效运行。
6   分布式变频技术工程应用

近几年来，分布式变频输配技术在实际过程中
应用广泛，节能效果比较显著。现在通过若干工程
案例进行分析如下：

案例 1：山东烟台某热力公司，2010 年供面积
80 万 m2，非节能建筑约占 90%。系统由热电厂供
70 座换热站给热用户供热。主干管网 DN700, 供热
半径 5km。系统水力失调、冷热不均严重，供暖季
供热 0.49 GJ/m2.a，耗电 3.68 kWh/m2.a，其耗电输热
比为 0.027，且失水量大。2011 年进行分布式变频输
配技术改造，供暖面积为 100 万 m2，首站只保留一
台水泵，各换热站改为分布式混水站，全网统一调度，
各站自动调平衡解决冷热不均。输配水泵总装机功
率减少了 40%，各站实现自主精细化调控，电耗 1.2 
kWh/m2.a，节电 69%；热耗指标降到 0.43 GJ/m2.a，
节约 12.2%；该系统的耗电输热比由原来的 0.027 降
为 0.01，效果比较明显。

案例 2：山西临汾某热力公司，2017 年供热面
积 710 万 m2，由电厂供热给 97 座换热站，且供暖
面积增加 300 多万 m2，主干管网 DN1200，供热半
径 20km（属于长输管线）。采用分布式输配方案
对一次网进行改造，以分布泵代替原有调节阀，完
成流量分配平衡调节，改善了水力热力平衡，水泵
装机减少 44.4%。各换热站独立可调，一次网耗电
量从改造前的 2.5kWh/m2.a 降至 1.3kWh/m2.a，节电
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48%；供热指标从 0.35GJ/m2.a 降低到 0.31GJ/m2.a，
节约热能 11.4%。该系统的耗电输热比由原来的 0.093
降为 0.0302，节电效果显著。
7   结论

1）分布式变频输配系统运行调控策略至关重要，
合理的调控方法可有效的提升系统输送能效，有利
于降低耗电输热比。

2）分布式变频输配系统对于热用户流量大，系
统主管网比摩阻较大的既有集中供热系统 , 改造后
输送节电效果较明显。而系统输配节电率随着热用
户流量增大而增大。

3）该技术对于既有系统热源内部阻力和热用户
资用水头较小的供热系统 , 改造后节电效果也比较
明显。对于新建的供热系统 , 热源可以选择阻力小
的设备 , 有利于降低系统耗电量。

4）分布式变频输配系统循环水泵的运行效率
是关键，且决定了系统节能效果。设计时应该通过
绘制水泵  — 管网性能曲线进行效率验证；在运行过
程中必须对每一台水泵进行效率测试，其效率低于
50% 应该更换水泵。

5）采用热量总量调节控制策略，实行 “ 热量调
节法 ” 量化管理措施，实现逐日动态调节供热量，
以满足热用户的需求。
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1   引言
在我国北方的农村地区，主要是依靠煤作为主

要能源进行冬季供暖，煤的燃烧都会产生大量的污
染气体，严重污染环境，是造成雾霾天气的重要原
因之一。因此，改进农村供暖方式是治理大气污染
的重要举措之一。如今在农村推广开来的 “ 煤改气 ”，
“ 煤改电 ” 等工程就是为了减少环境的污染，实现我
国的可持续发展。但是，实现能源清洁发展，只有
这些措施还不够，我们需要做出的努力还有很多，
其中，充分利用可再生清洁能源是解决问题的关键。
太阳能作为最常见、资源最广的可再生能源，可直
接开发利用，不会污染环境，加剧温室效应，是我
国农村供暖的首选热源。

在相变蓄热方面，P. Brousseau[1] 等人研究了相
变材料的储热性能，并通过建立模型设计了一个可
以减少家庭用电消耗量的相变储能单元。Luisa F. 
Cabeza[2] 等人将相变材料应用在水箱中，相变材料
可充分利用水箱中的低温热量或者废热，在没有外
部能量供应的条件下，延长热水的使用时间。David 
Beltrán[3] 等人将相变材料应用在建筑物的墙板和屋

顶中，结果表明，相变材料会在白天吸收热量并在
晚上释放热量，使得室内温度在白天和夜晚都可以
保持在舒适温度范围之内，提高室内舒适度。孟娟 [4]

等人把相变蓄热技术与太阳能技术结合，将蓄能系
统蓄热量提高了数倍，并提出了在相变系统中改变
蓄热结构、添加导热性强的材料等方法强化太阳能
相变蓄热。蔺瑞山 [5] 等人利用太阳能以及相变材料
为寒冷地区示范建筑进行供暖，分析运行结果发现，
太阳能 - 相变材料供暖系统运行成本低，且室内环
境更能满足人体热舒适要求。龙巍 [6] 等人对碳纤维
材料的性能研究现状及应用进行了全面分析，并对
碳纤维复合材料的应用前景进行了展望。Fukai[7] 等
人对碳纤维的分布方式进行研究，在换热器壳的后
侧填充碳纤维，有效提高了传热速率。本文将相变
材料和碳纤维布相结合，通过实验分析对比，研究
得出更优化的蓄能床设计。
1   太阳能相变蓄能床的原理与结构
1.1   太阳能复合相变蓄能实验台的建立

太阳能相变蓄能系统，如图 1 所示，主要由三
大部分组成，即槽式太阳能集热系统、水箱系统、

碳纤维布对太阳能相变蓄能床传热
性能的影响研究

马秀琴，胡明月，刘长昊，窦一帆

（河北工业大学，天津    300401）

［摘   要］本文从节能环保的角度出发，设计一种以太阳能为热源，石蜡 - 碳纤维布复合相变材料为储能
介质的太阳能相变蓄能床系统，为农村提供一种舒适安全的供暖方式。太阳能供水温度分别取 35℃，40℃，
45℃。在不同供水温度下，分别将碳纤维布铺设在床体的下部、中部和上部，分析碳纤维布在床体不同位置时
太阳能相变蓄能床的热工性能。结果表明 ：当碳纤维布铺设在床体下部，供水温为 35℃时，睡眠平均温度达
到 30.57℃，平均热流密度 12.29W/m2，即节能又满足舒适度要求，整体效果达到最佳。

［关键词］蓄能床，相变蓄热，碳纤维布，睡眠舒适温度

图 1   太阳能相变蓄能床系统图
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蓄能床系统。三大系统通过相关管路以及其他控制
部件进行连接，以保证系统的正常运行。其中，太
阳能集热系统利用太阳能将冷水加热，加热后的水
通过动力系统传输至水箱，再由水箱传输至蓄能床
系统对相变材料进行加热，相变材料作为储能介质
在白天吸收热量并储存，在夜间，太阳能集热系统
停止工作时，将热量通过炕体表面释放出来进行供
暖。
1.2   太阳能复合相变蓄能材料的选取

石蜡作为典型的相变材料，潜热值高，化学稳
定性好不易发生化学反应、无毒、无腐蚀性，价格
低廉，因此成为各行各业常用的相变材料。同时，
考虑到人体正常体温在 36.3℃ -37.2℃（口测法）[8]，
为尽可能满足人体热舒适，选用 35# 石蜡作为蓄能
系统的相变材料，采用差式扫描量热法对 35# 石蜡
进行热分析，测得融化温度为 35.76℃、融化焓值为
212.30 J/g、凝固温度为 34.02℃、凝固焓值为 212.74 
J/g，石蜡的 DSC 曲线如图 2 所示。

图 2   35# 石蜡 DSC 曲线

碳纤维是纤维状的微晶石墨材料，是有机纤
维通过高温碳化和石墨化而形成的，它由聚合物纤
维和沥青制成，并具有 90％的高碳含量，是高强
度高模量的纤维。碳纤维的导热系数较高，一般为
190W/(m·K) ～ 220W/(m·K)，具有良好的导热性能。
不仅如此，碳纤维还耐腐蚀、耐高温、化学性质稳
定且密度低、热膨胀系数小。因此，碳纤维作为一
种新型的碳材料，价格便宜，与大多数相变材料兼容，
可用于改善相变材料的导热性。
2   太阳能复合相变蓄能床的实验研究

国内外很多学者都研究并证明了碳纤维布的加
入，可以使相变蓄能系统的整体蓄热性能提高。为
了进一步探究碳纤维布的铺设位置对相变蓄能床体
的影响，将碳纤维布分布铺设在相变蓄能床的下部、
中部、上部进行实验，分析太阳能相变蓄能床的热
工性能。
2.1   实验方案

实验分别选取 35℃、40℃和 45℃三个供水温
度对纯石蜡太阳能相变蓄能床进行供暖，并在不
同供水温度下，分别将碳纤维布铺设在床体下部
（距不锈钢盘管 0mm）、床体中部（距不锈钢盘管
20mm）、床体上部（距不锈钢盘管 40mm），以研
究碳纤维布铺设位置对相变蓄能床热工性能的影响。
实验采用 T 型热电偶测量床体温度，热流密度计测
量床体的热流量。通过对相变蓄能床的睡眠温度、
热流密度、升温速率、降温速率、热稳定阶段平均
温度、睡眠阶段平均温度、全天平均温度和平均热
流密度进行分析，比较碳纤维布在床体三个位置的
热工性能，确定碳纤维布的最佳铺设位置。
2.2   实验结果分析

按照冬季太阳照射的时间及相变材料温度的变

不同阶段 升温阶段 热稳定阶段 降温阶段 睡眠阶段
时间段 8:30—11:30 11:30—17:30 17：30—20：30 20:30—次日 8:30

表 1   实验运行时间段划分表

图 3   不同供水温度下碳纤维布三种铺设位置的睡眠温度对比图



第二十二届全国暖通空调制冷学术年会（2020）文集 供暖Heating第二十二届全国暖通空调制冷学术年会（2020）文集供暖 Heating

 2020年第10期 | 建筑环境与能源 | 13

化将实验时间划分为四个阶段，即升温阶段、热稳
定阶段、降温阶段和睡眠阶段，周期为 24 小时。具
体分段如表 1 示。

将碳纤维布固定在距离盘管 0cm、2cm、4cm
的位置，即床体的下部、中部和上部进行对比实验，
取供水温度 35℃、40℃、45℃，比较结合不同位置
碳纤维布的蓄能床的热性能。睡眠温度和热流密度
对比图见图 3，图 4。

由图 3 可见，睡眠温度的变化趋势基本符合
同一规律。同一种供水温度，碳纤维布在床体上
部，中和下部的睡眠温度基本呈依次增高的趋势，
对于 35℃供水温度，碳纤维布在床体上部，中部
和下部的睡眠平均温度依次为 30.16℃、30.44℃、
30.57 ℃； 同 理 对 于 40 ℃， 依 次 为 30.19 ℃、
30.99 ℃、31.56 ℃； 对 于 45 ℃， 依 次 为 30.37 ℃、
31.05℃、32.02℃，相较纯石蜡蓄能床在供水 35℃、
40℃、45℃下的睡眠平均温度 26.25℃、26.99℃、
27.71℃，可以发现在任意位置添加碳纤维布都可以
起到提高床体导热性的作用。且距离不锈钢盘管越
近，即碳纤维布在床体越靠下的位置时，最终的睡
眠温度越高，强化换热的效果越好。随着距离不锈
钢盘管的位置越来越远，碳纤维布没有与盘管很好
的接触，传热阻力变大，热量没有很好的传递。同
时，在碳纤维布位置相同的情况下，供水温度越高，
床体热工性能越好。

图 4 是三种供水温度下碳纤维在不同位置时床

体的热流密度对比，大致的规律仍是：碳纤维依次
在床体上部、中部、下部时，热流密度呈递增的趋
势。供水 35℃时，碳纤维布在床体上部，中部及
下部的平均热流密度为 10.81W/m2、11.42 W/m2、
12.29 W/m2；同理供水 40℃为 11.20 W/m2、12.25 W/
m2、13.55 W/m2；45℃为 13.04 W/m2、14.28 W/m2、
15.48 W/m2。距离盘管的位置越近，热量传递的越
充分，因而在应用中要使碳纤维布与不锈钢盘管紧
密贴合，可以采用一些固定装置将碳纤维布与盘管
固定在一起，这样就可以避免因为石蜡相变，使碳
纤维布与盘管之间发生位置变化。此外，对于同一
位置，供水温度越高，平均热流密度越大。在应用中，
可根据需要选择最合适的供水温度，温度过高不仅
浪费能源，而且舒适度也会有一定的下降。其他性
能参数的对比见表 2。

比较表 2 中的相关数据，同一位置的碳纤维布，
供水温度越高，性能参数的值越大；同一供水温度，
碳纤维布在床体下部铺设时，参数值较高。由表可
以看出添加碳纤维布的相变蓄能床的睡眠阶段平均
温度都在 30℃以上，这说明碳纤维布的添加可以提
高相变蓄能床的传热效率。其中，供水温度 45℃，
碳纤维在床体下部时，热稳定阶段平均温度已经达
到 41.47℃，这个温度和供水温度相差甚少，此时睡
眠阶段平均温度也达到 32.02℃，在满足人体舒适度
的前提下，可以适当降低供水温度，降低供暖能耗。
同时，在供水温度 35℃时，睡眠平均温度也达到了

图 4   不同供水温度下碳纤维布三种铺设位置的热流密度对比图

性能参数
碳纤维布在床体上部 碳纤维布在床体中部 碳纤维布在床体下部 纯石蜡床体

35℃ 40℃ 45℃ 35℃ 40℃ 45℃ 35℃ 40℃ 45℃ 35℃ 40℃ 45℃
升温速率 (℃ /h） 0.68 2.35 3.27 0.53 2.35 3.23 0.68 2.17 3.54 0.49 1.64 1.96
降温速率 (℃ /h) 0.28 1.67 1.22 0.32 1.67 1.58 0.43 1.83 1.48 0.49 1.17 1.34

热稳定阶段平均温度 (℃ ) 32.08 36.40 38.88 32.45 37.20 40.25 32.90 38.24 41.47 28.39 32.59 35.65
睡眠阶段平均温度（℃） 30.16 30.19 30.37 30.44 30.99 31.05 30.57 31.56 32.02 26.25 26.99 27.71

全天平均温度（℃） 30.81 32.35 33.95 31.15 33.15 34.59 31.38 33.95 35.96 27.02 29.15 30.82
平均热流密度（W/m2） 10.81 11.20 13.04 11.42 12.25 14.28 12.29 13.55 15.48 12.29 13.55 16.05

表 2   三种床体其他性能参数
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30.57℃，处于舒适度范围之内。因此，为了让热量
更好的传递，碳纤维布应尽量贴近不锈钢盘管。从
节能的角度来看，供水温度 35℃，碳纤维在床体下
部铺设可作为相变蓄能床设计的最佳选择。
3   结论

将碳纤维布铺设在床体不同的位置，分别在床
体的上部、中部和下部，取供水温度 35℃、40℃、
45℃进行实验，结果表明：

1）将碳纤维布加入到纯石蜡相变蓄能床体的任
何位置，都可以提高床体的导热性。在不同供水温
度下，碳纤维布复合相变蓄能床的各项参数均优于
纯石蜡相变蓄能床。

2）碳纤维布在同一个位置，供水温度越高，蓄
能床的性能参数越高。当供水 45℃，碳纤维布在床
体下部时，睡眠平均温度可达 32.02℃。

3）对于同一供水温度，碳纤维布在床体上部、
中部、下部时的性能参数数值依次呈递增的趋势。
就供水温度 40℃而言，上中下三种位置的睡眠平均
温度依次为，30.44℃、30.99℃、31.05℃。碳纤维
布在床体下部铺设时效果最好，可以更好的提高导
热性。

4）碳纤维布不同的铺设位置，不同程度地增强
了床体导热性，在各供水温度下，铺设碳纤维布的
床体的睡眠平均温度均在 30℃以上。碳纤维布处于
不同位置的蓄能床都可以取 35℃作为最佳的供水温
度，且碳纤维布铺设在下部时，床体各参数性能最优。
综合考虑，选择供水温度 35℃，碳纤维在床体下部
铺设作为蓄能床应用的最佳方案。
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1   楼宇换热站的基本特点与组成结构
改变供热系统的 “ 大流量、小温差 ” 运行模式、

实现热量供需的精准匹配是改善系统热力失调、降
低循环泵电耗及供热运行能耗的重要措施。表 1 对
比分析了当前供热领域的两类主流间接连接系统。

由于组成结构方面的差异，楼宇站供热系统在
实现热量实时供需匹配、精细化智能运行管理等方
面具备先天优势 [1]。我国部分新建供热项目即采用
了楼宇换热站的系统形式，以期实现供热系统的运
行节能。

楼宇站供热系统的基本组成结构如图 1 所示（与
区域换热站的组成结构基本相同，只是换热能力与
设备体积大幅减小），常规的 “ 气候补偿调节 [2]” 由
两部分组成：1）PLC 控制器根据室外温度的实时监
测数据计算得到二级网供水温度的设定值，通过调
节板式换热器一次侧电动调节阀的开度，使二级网
实际供水温度跟随设定值实时变化；2）温控阀对进
入室内散热末端的循环水流量进行调节，完成室温
自主调控。
2   承德某楼宇站供热系统的运行现状

图 2 所示为承德嘉和广场某楼宇换热站系统
2018~2019 供暖季某典型日（12/10）全天的运行观
测数据，该楼宇换热站一天内的二级网供、回水温
度和循环流量基本维持恒定（分别稳定在 44 ℃、36 
℃、25 t/h 附近），总供热功率的波动范围同样较小（大
约 210 kW），并未根据室外温度的逐时变化调整总
供热量，气候补偿调节的节能潜力未得到有效发挥。
本文将这种运行调节模式称为 “ 恒定供热 ”。

楼宇站供热系统的分时段变温调控与 
运行节能效果
杨    华，王晋达，赵福松

（河北工业大学能源与环境工程学院，天津    300401）

［摘   要］提高供热系统的运行管理水平、改善系统水力、热力失调，是实现供热系统供需平衡、降低运
行能耗的有效手段。楼宇换热站由于其安装配置灵活、调节响应快速的特点，在我国许多地区开展了示范应用。
然而，由于运行管理水平与经验的不足，大量楼宇站供热系统并未实现 “ 按需供热、节能降耗 ” 的设计初衷。
本文基于承德某楼宇站供热系统的现场调研，提出一种 “ 新型分时段变温调控方法 ”，该方法根据室外气温的
波动幅度对一天内的供热调节时段进行划分，并分别计算某时段内的二次网供水温度及循环流量。现场测试表
明，新型调控方法能够有效降低室温波动范围，同时获得可观的节能效果（系统总运行能耗减少 11.42 %，二
次网循环泵电耗减少 20.83 %）。

［关键词］供需平衡 ；楼宇换热站 ；分时段变温调控 ；运行节能

表 1   不同类型的间连供热系统

图 1   楼宇站供热系统的主要组成结构与气候补偿调节

楼宇换热站供热系统 区域换热站供热系统

应用地区
北欧诸国

（丹麦、芬兰、挪威等）
中国北方、俄罗斯

优势

	 二级网规模较小，失水量少；
	 调节灵活、响应快速；
	 整机成套出厂、可靠性高；
	 更加匹配个性化的热计量。

	 输送距离远、供热规模大；
	 运行调节的相关理论较为丰富。

局限性
	 综合投资更大；
	 适用于建筑用户较稀疏、热负荷密度较小的区域。

	 易出现水力、热力失调；
	 大流量、小温差运行，水泵功耗较大；
	 难以满足不同类型建筑用户的个性化用热需求。
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(a) 供、回水温度       (b) 循环流量与总供热功率

图 2   楼宇站系统二级网的实时供回水温度、循环流量与

总供热功率

在 12 月 10 号当天对该楼宇站系统内的 3 个典
型房间（平面位置相同，但分别处于低、中、高不
同楼层）进行同步观测，室温变化曲线如图 3 所示。
显然，在恒定供热模式下房间的室温日变化幅度较
大：I）102/802 号房间的室温在夜间时段甚至可能
小于 16 ℃的设计下限；II）1502 号房间的室温在 15
至 21 时的大部分时间超过 22℃。

图 3   楼宇站系统典型建筑用户的室温变化曲线

（2018/12/10 全天）

3   分时段变温调控的基本理论
理想化的楼宇站气候补偿调节要求换热器一次

侧电动调节阀与二次侧变频循环泵跟随室外温度的
波动变化实时调整，然而经典的反馈控制方法并不
适用于热惯性较大的供热系统，可能出现难以预料
的系统震荡；另一方面高频的调节指令必然影响执
行器的运行可靠性与使用寿命。

文本提出一种新型的 “ 分时段变温调控 ” 方案，
具体实施方法为：1）通过调整换热器一次侧电动调
节阀开度与二级网循环泵流量，维持某调节时段内
二级网供水温度与供回水温差的恒定；2）不同时段
二级网的供水温度由该时段的室外平均气温计算得
到。日内不同调节时段的划分原则包含以下 2 条：1）
应尽可能减少一天当中的时段划分数量；2）每一
划分时段内，室外温度的变化幅度小于 “ 基准温差
∆T”。假设某典型日的室外气温变化曲线如图 4 所示，
可见当 ∆T 取 2 ℃时，则能够划分出 6 个不同的调节
时段。

图 4   典型日的室外温度变化曲线与分时段划分方法

在不同调节时段内，二级网的设计供、回水温
度（ts,ref tr,ref）可由基本供热调节公式计算得到，
其数学表达式为（建筑用户的散热末端为散热器）：
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式中：tn 为室内设计采暖温度，℃；∆ts’ 为散热
器的设计平均散热温差，℃；b 为散热器的对流散
热系统，取 0.3；β 为供热系统的相对热负荷比；∆t’
为二级网的设计供回水温差，℃；Tout,av 为某调节时
段内的室外平均温度，Tout’ 为供热系统的设计室外
计算温度。
4   实际案例的测试与分析

承德嘉和广场某楼宇站供热系统的二级网设计
供、回水温度为 45/37 ℃，选取相同月份另一个典

时段序号 1 2 3 4 5 6
调整时刻 0:00 9:00 10:30 12:00 19:00 22:00

室外平均温度 ℃ -11.5 -10 -7.3 -6 -8.4 -10.4
二级网设计供水温度 ℃ 43.1 42.3 40.7 39.9 41.3 42.5
二级网设计回水温度 ℃ 36.1 35.3 33.7 32.9 34.3 35.5

二级网循环流量 t/h 25.3 24.1 21.7 20.6 22.7 24.4
分时段供热功率 kW 206.62 196.82 177.22 168.23 185.38 199.27

表 2  分时段变温调控的相关参数

日期 运行调节模式 日内总供热量 kWh 循环泵电耗 kWh
2018/12/10 “恒定供热” 5140 24
2018/12/15 分时段变温调控 4553（11.42 % ↓） 19（20.83 % ↓）

表 3   分时段变温运行调控的节能效果
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型日（12/15，室外平均温度与变化趋势基本相同）
实施案例系统的分时段变温调控（∆T 取 2 ℃），相
应的系统调节参数见表 2。

当楼宇站供热系统采用分时段变温调控，二级
网的设计供、回水温度及循环流量在一天当中阶梯
式变化，将系统的供热参数在一天内进行积分，则
可得到不同运行调节模式楼宇站供热系统的日内总
供热量与循环泵电耗。

表 3 的数据显示，分时段变温调控的运行节能
效果十分可观，循环泵电耗甚至可降低 20.83 %。图
5 所示为不同建筑用户室内温度的实时观测数据，
相比 “ 恒定供热 ”，分时段变温调控能够保障用户的
基本供热需求（大于 16℃）、且有效避免室内过热（小
于 22℃）。

图 5   分时段变温调控作用下典型建筑用户的室温变化曲

线（2018/12/15 全天）

5   结论
（1）楼宇换热站运行调节灵活、响应快速，是

实现热能供需匹配的理想供热系统结构；
（2）相比楼宇站供热系统的恒定供热模式，分

时段变温调控具有可观的节能效果，案例系统的总
供热量和循环泵电耗分别可降低 11.42 % 和 20.83 %；

（3）分时段变温调控的调节周期较长（与基准
温差 ∆T 和室外温度变化情况有关），相比常规的气
候补偿调节，分时段变温调控模式下执行器的可靠
性和使用寿命更高。

参考文献
[1] 王力杰 , 庞印成 , 辛奇云等 . 楼宇换热站技术特点
与应用分析 [J]. 区域供热 , 2014, 6: 59-63.
[2] 陈亮 . 气候补偿器在供热系统中的应用 [J]. 建筑
科学 , 2010, 26(10): 42-46.
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1   引言
随着室外温度的变化及用户热舒适的需求，供

热系统热力站应进行及时有效调控。实际运行中普
遍存在根据调控人员的经验和热用户的投诉来调控，
而往往忽略建筑综合热惰性导致的调控响应时间差
异，由此存在供需不平衡现象。并且技术人员在对
管网进行调控时，面对 “ 怎么调、何时调 ” 两个关
键问题也大多凭经验，时常会出现室温过高、过量
供热的情况，能源浪费严重。因此需要根据信息化
数据制定精确的调控策略，从而在确保用户舒适性
的同时避免过热。耿欣欣 [1] 运用 DEST 软件以误差
最小为目标，对不同热工性能建筑的热负荷历史影
响时间进行深入研究并提出了 “ 建筑热负荷时间遗
传期 ” 的概念。季翔 [2] 运用数据挖掘方法对热力站
供热量模式和运行调节策略进行识别研究，研究发
现热力站的供热量具有周期性调节规律。负荷预测
能够维持供给侧和需求侧的动态平衡，通过对热力
站进行热负荷预测来确定调节目标。常用的负荷预
测方法有回归分析、时间序列、智能机器学习法等。
智能机器学习法包括人工神经网络（ANN）、支持
向量回归（SVR）和灰色系统理论（GST）等方法。
回归分析法是通过挖掘历史数据来建立自变量与因
变量之间的关系，需要大量数据，适合中短期预测，
常用的是多元线性回归（MLR）。Thomas Nigitz 等
人 [3] 基于 MLR 建立了热负荷和室外温度的小时预
测简化模型，根据 7 个用户的实时数据最终平均范
围归一化误差只有 2.9 %，证明提出的预测方法具有
一定适用性。文翰 [4] 利用热力站历史运行参数建立
了以室外温度为自变量、供热量为因变量的 MLR 预
测模型，利用天气预报的室外温度对供热量进行预
测，并嵌入互联网供热管控一体平台，表现出良好
的经济效益。李伟等人 [5] 对新疆 20 多个热电联产机
组建立了供热量和环境温度的简化 MLR 模型，结果
与历史数据吻合度大，为调峰决策提供了理论指导。

由于建筑的热惰性使得室内温度对于外界的扰动存
在延迟和衰减的现象。张志博 [6] 通过实验、模拟证
明这种滞后变化现象与末端供热形式密切相关：散
热器采暖预热升温（降温）时间较地板辐射采暖短。
所以在研究热力站的调控时还要考虑建筑热惰性的
影响。

为了提升供热系统的调控水平，本文在分析热
负荷影响因素的基础上，对热力站建立了 MLR 预测
模型，并辨识了调控周期及时间节点，解决了针对
不同末端用户及不同节能建筑的 “ 怎么调、何时调 ”
的问题，为实际供热系统的节能减排工作提供了理
论指导。
2   研究方法
2.1   基于建筑热惰性的调控周期确定

建筑围护结构和室内热源对建筑物综合热惰性
的影响都能够通过室内温度的时间延迟特性进行表
征。然而，由于室内热源对建筑热惰性的影响与围
护结构的影响存在一定的重叠性，使得单独研究室
内热源对于综合热惰性的影响存在一定的难度。因
此，本文同时考虑建筑围护结构和内热源的影响，
以综合延迟时间作为综合热惰性在温度变化方面的
表征参数，定义综合延迟时间为室内温度峰谷出现
时间与室外温度峰谷出现时间之差。

,max ,maxn wt tφ = −                                         （2.1）

,min ,minn wt tφ = −                                           （2.2）
式中 ϕ —— 综合延迟时间，h；
tn,max —— 室内温度波峰出现的时间；
tn,min —— 室内温度波谷出现的时间；
tw,max —— 热力站二次供温波峰出现的时间；
tw,min —— 热力站二次供温波谷出现的时间。

2.2   基于多元线性回归的热负荷预测

2.2.1 输入参数的确定
影响热力站热负荷的因素有很多。主要包括天

热力站调控规律辨识研究及应用
孙春华，柳亚楠，曹姗姗，朱    佳，钟    健，齐承英

（河北工业大学，天津    300401）

［摘   要］传统的热力站调控大都是根据技术人员的经验和热用户的反馈进行调节，这种粗放的调控方式
经常会使室温波动较大，导致过量供热并且浪费能源，因此各站需要根据信息化数据制定精准的调控策略。本
文以某市大型供热系统的典型热力站为研究对象，分析了节能地暖、节能散热器和非节能散热器三种不同类型
热力站的调控周期，确定其最佳调控时间节点，从而得到精确的调控策略，并分析调控效果。研究发现，采用
该策略进行调节后室温波动较为平缓，能够明显减轻过热现象，并且节能效果显著。

［关键词］热力站 ；调控周期 ；负荷预测 ；调控时间节点
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气条件，建筑物情况，系统运行情况以及各种随机
因素的影响。集中供热系统调控时通常以供 / 回水
温度、流量为指标，为了便于对供热系统指导供热，
本文以供回平均温度取代耗热量作为模型输出参数。

供水温度、回水温度、流量、压差等参数都会
影响热负荷，因此有必要将供水温度、流量、压差
考虑为模型的部分输入参数。但对于热力站来说，
室内温度与室外温度的差值往往便能反映热负荷的
大小，而流量和压差两个参数的增加只会使模型冗
长、复杂。因此，本文初步确定热力站供热参数预
测模型的输入模型包括历史供回平均温度、室外温
度、室内温度。对于历史数据的选取可根据相关性
确定。三类热力站的历史数据分别为预测前一至前
十个周期的历史供温，预测前一至前六个周期的历
史供温和预测前一至前五个周期的历史供温。

2.2.2 多元线性回归
多元线性回归是基于数据统计原理发现因变量

与自变量之间的关系，并建立一个相关性较好的数
学表达式，用于预测因变量变化的一种预测方法，
网络结构如图 2.1 所示。

图 2.1   MLR 结构

对于 n 维的样本数据，建立的回归模型表达式
应如下：

（2.3）
式 中，θi (i=0,1,2,…,n) 为 模 型 回 归 系 数，Xi 

(i=0,1,2,…,n) 为每个样本的 n 个特征值。
预测值与实际值通常情况下都会有误差，一般

线性回归模型中使用均方差作为损失函数，所以可
以得到损失函数的表达式：

( ) ( ) ( ) ( )( )( )2

1 2 0 1
0

n
i i i

n n i
i

ˆJ , ,..., Y X ,X ,...,X -Yθθ θ θ
=

=∑  （2.4）

对于回归模型的损失函数计算，通常有两种方
法求损失函数最小化时的 θ 参数：一种是梯度下降
法，另一种是最小二乘法。本文采用的是基于最小
二乘法的多元线性回归模型，则 θ 参数的迭代公式
如下：

( ) 1-T Tθ= X X X Y                                                  （2.5）
2.3   基于热负荷预测的热力站调控时间节点确定

调节时间节点反映出用户在不同时刻的用热习
惯和用热需求，供热技术的发展使得用户已具备自
主调节的能力，这意味着用户在不同时间段的耗热
量往往有所差异。因此，合理确定热力站调节时间
节点是精细化供热不可或缺的环节。本文通过数据
分析辨识出热力站调控周期后，将一天分成不同的
时间序列，再利用 MLR 模型建立具有不同时间节点
的预测模型，最后计算不同调节时间节点下预测结
果的 MAPE 值，从而确定最佳的时间节点。图 2.2
是时间节点的确定流程。

图 2.2   确定调节时间节点流程图

2.4   评价指标

（1）为了评价负荷预测模型，引入平均绝对百
分比误差（MAPE）：

1

ˆ1( ( )) 100%
n i i

i i

Y Y
MAPE

n Y=

−
= ⋅∑                               （2.6）

（2）为了评价调控后的节能效果，定义热力站
每小时的节能潜力 J 为实际耗热量指标与设定目标
室温下的耗热量指标的偏差百分比，J 值越低越节能，
计算方法如下：

100%Zq qJ
q
−

= ×                                            （2.7）

式中  q—— 实际小时耗热量指标，GJ/(m2·a)；
qZ —— 设定目标室温下的折算小时耗热量指

标，GJ/(m2·a)。
其中实际耗热量指标和折算耗热量指标的计算

方法如下：

                                                  （2.8）

                                  （2.9）

式中  Q—— 供热系统热力站小时耗热量，GJ/h;
A—— 热力站或供热系统的供热面积，m2；
n—— 不同供暖时期供热小时数，h；
m—— 供热系统总供热小时数，h；
tns—— 热力站或供热系统设定室内温度，℃；
tn—— 热力站小时室内累积平均温度，℃；
tw—— 热力站小时室外平均温度，℃。

3   应用分析
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3.1   实际应用

本文以某市大型供热系统的典型热力站为研究
对象，该供热系统 2018-2019 年度实际供热面积约
2600 万平米，热源分为热电厂和调峰锅炉房两部分，
总计有 899 个热力站，1025 个机组，其中非节能的
散热器供暖热力站有 389 个，节能的散热器供暖热
力站共有 267 个，节能地暖共有 243 个。热力站机
组全部为电调阀自动控制。对典型热用户室温远程
监测，在典型用户安装 2500 多套典型室温采集点，

形成热用户末端供热状态的数据信息监测。
3.1.1 数据预处理
本文数据预处理分为三部分 — 离群数据剔除、

空缺数据填充、噪声数据平滑。首先对于离群数据
剔除部分选定 2 倍标准差法，其次采用三次样条插
值法对于空缺数据进行填充，最后对于噪声数据平
滑部分选定高斯窗和指数平滑法结合的平滑降噪处
理。

3.1.2 调控周期确定

  
图 3.1   非节能建筑散热器供热用户的综合延迟时间 

  

图 3.2   节能建筑散热器供热用户的综合延迟时间 

  

图 3.3   节能建筑地暖供热用户的综合延迟时间 
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通过计算二次侧流动时间作为供热系统管网的
滞后时间，对研究热网中某热力站至用户末端的管
网滞后时间计算和汇总。由表 3.1 可知，所选热力
站至用户端管网传输滞后时间主要在 15~25 min 分
钟内，且所有用户的传输时间都小于 35 min。

表 3.1   热力站至用户端管网滞后时间占比

流动时间范围（min） 5 ～ 15 15 ～ 25 25 ～ 35
用户数量占比（ %） 15.49 64.33 20.18

选取热力站二次网质调节供温稳定工况进行
分析。考虑传感器干扰等原因将供温波动较小作为
衡量内热源是否恒定供热的标准，将供水温度波动
小于 1 ℃的工况均视为供温稳定。依据上文对综合
延迟时间的定义，以 2017~2018 供热季度历史运行
数据为基础，对每类热力站均选取两个典型户 a 和
b，进行综合延迟时间分析，以此分析由围护结构和
内热源共同影响的综合热惰性延迟特性，结果见图
3.1~3.3。

由图 3.1~3.3 可知，三类不同建筑的响应时间存
在较大差异，非节能散热器和节能散热器供热建筑
的二次网综合延迟时间约为 6 小时和 8 小时，对于
节能地暖供热建筑来说，综合延迟时间约为 12 h。
数据分析结果与理论相符，因为节能建筑热惰性大
于非节能建筑，并且地暖系统因为敷设在地面之下
故蓄热性比散热器好。

3.1.3 调控时间节点确定
本文利用多元线性回归模型，以平均绝对百分

比误差最小为目标，得到最佳调控时间节点。首先
将一天 24 h 按 2 h 间隔划分为 13 个起始调节时刻，
然后结合确定的调控周期，对每类热力站按各自调
控周期确定出 13 个不同起始调节时刻的调节表。分
别运用 matlab 软件对三类热力站的热负荷进行预测，
并计算不同时间节点下预测的 MAPE 值。

图 3.4   三类热力站不同调节时间误差对比

由图 3.4 可知，对于末端为节能地暖供热的用
户来说，当调控时间为 8:00/20:00 时得到的预测结
果误差最小，仅有 1.5 % 左右。对于末端为节能散

热器供热的用户来说，当调控时间为 6:00/14:00/22:00
时得到的预测结果误差最小，只有 0.58 %。对于
末端为非节能散热器供暖的用户来说，调控时间为
4:00/10:00/16:00/22:00 时得到的预测结果误差最小，
MAPE 值为 2.89 %。三类典型热力站最佳调控时间
节点与气候变化、人员作息规律相符。因而节能地
暖、节能散热器和非节能散热器供热的热力站最佳
的调控时间节点分别为 8:00/20:00、6:00/14:00/22:00
和 4:00/10:00/16:00/22:00。
3.2   调控效果分析

3.2.1 室温波动分析
调控效果主要是验证采用本文辨识的调控周期

和调控时间节点后的用户端室温波动情况是否改善、
室内温度是否接近设定目标温度以及热力站是否节
能，减轻过量供热的情况。根据确定的热力站调节
策略分别对节能地暖供热、节能散热器供热和非节
能散热器供热热力站进行效果验证。在供热初期未
采用本文辨识的调节规律进行调节，而在供热中、
末期按照调节规律进行调控，对用户室温分布情况
进行统计分析。

图 3.5   非节能散热器用户室温分布频率

图 3.6   节能散热器用户室温分布频率

由图 3.5 到 3.7 可以看出，与未采用调控策略的
采暖初期对比，节能地暖供热、节能散热器供热和
非节能散热器末端用户室温在［16,18）和［22,24］
区间内的占比减少，而在［18,22）范围内的占比增加。
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说明在按照本文辨识的调节规律调控以后，用户的
舒适度增加，过冷和过热的现象减少。

图 3.7   节能地暖供热用户室温分布频率

图 3.8   非节能散热器供热热力站的节能潜力

图 3.9   节能散热器供热热力站的节能潜力

3.2.2 节能分析
根据式 2.7 计算节能潜力 J，并绘出三种末端类

型热力站的节能潜力和室内温度的关系图。如图 3.8
到图 3.10，我们可以看出三种热力站在初寒期室温
波动较大，而在采用调节策略的高寒和末寒期，室
温波动明显降低，趋于平稳，能够很好的长时间应
对室外温度变化并保证室内温度稳定在±0.5℃之内。
而且热力站的节能潜力 J 值均与室内温度呈正比，
在采用本文制定的调控策略后，非节能散热器供暖、
节能散热器供暖、节能地暖供热热力站的节能潜力

分别至少降低 4.30 %、7.24 %、4.54 %。因此本文
研究的基于供热参数预测的热力站调控规律具有较
好的实际应用性。

图 3.10   节能地暖供热热力站节能潜力

4   结论
根据上述研究分析得出以下结论：
（1）依据供暖建筑综合延迟时间理论通过数据

分析辨识出节能地暖、节能散热器和非节能散热器
供热的热力站调节周期分别约为 12h、8 h 和 6h。

（2） 利 用 多 元 线 性 回 归 模 型， 以 绝 对 误 差
最小为目标辨识出不同类型热力站最佳调控时间
节点，得出节能地暖、节能散热器和非节能散热
器供热的热力站调节时间节点分别为 8:00/20:00、
6:00/14:00/22:00 和 4:00/10:00/16:00/22:00。

（3）采用本文辨识的调控规律进行调控应用后，
室内温度波动幅度明显降低，减轻了过冷和过热现
象，大大提高热用户的舒适性，同时各热力站均实
现了节能运行。
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0   引言
传统燃煤采暖方式效率低，供暖成本高，且对

环境的污染较严重。因此，节能减排的采暖方式是
供热工程发展的必然方向。电采暖相较于传统燃煤
采暖，安装简易且升温快，温度容易控制，在环保、
便捷等方面有显著的优势。但对于民用房间日常使
用而言，电暖器功率普遍较大，耗电多且电价高，
为降低费用通常采用间歇运行方式 [1]。因此，电暖
器的采暖效果是电采暖设计和设备选择的基础。

电热采暖方式主要分为对流式和辐射式两种，
对流式电暖器主要利用冷热空气自然对流的传热方
式使周围空气受热，而辐射式电暖器则主要以辐射
的方式向周围传递热量达到采暖目的。目前对散热
设备两种传热方式的研究多是理论、模拟研究和效
果评价，J. Le Dréau 等 [2] 通过对末端设备进行稳态
模拟，发现对流末端受到换气速率和室外温度的影
响更大，其能源利用效率通常低于辐射末端；国丽
荣 [3] 分析了两种采暖方式室内温度的稳定性，发现
采用对流采暖升温比辐射采暖快得多，但房间热稳
定性比辐射采暖差。也有一些关于电散热设备散热
效果的研究，张耘等 [4] 对比了辐射式制热方式与传
统电热器和电热空调，发现平面辐射式制热是一种
高效、舒适且成本更低的采暖方式；杨强等 [5] 发现
相同功率的对流式电暖器对空气的加热效果要优于
辐射电暖器。这些研究主要是对采暖期两种采暖方
式的长期供暖效果进行对比，而没有对电暖器间歇
性运行采暖效果进行研究。

本文通过对对流式和辐射式两种电暖器间歇式
运行采暖进行实验测试研究，对比了两种电暖器在

室内间歇运行的采暖效果，对二者的差异性进行了
讨论，结论为电采暖的设计和设备的选择提供了理
论依据及技术参考。
1   实验系统及内容
1.1   实验环境

本次测试在符合国际标准的温控闭式测试小室
[6] 内进行。测试小室内部净尺寸为：长 4.2m× 宽 3.1 
m× 高 4.2m。

测试小室包括两个分隔开的空间：（1）外围护
结构与闭式小室之间的夹层；（2）闭式小室。小室
采用拼装式，外围护结构采用保温材料，具有较大
热阻，近似绝热，无冷热量和功损失，从而排除外
界环境变化对房间内温度场的影响，保证整个系统
在稳定工况下运行。闭式小室壁面为不锈钢板。二
者壁面夹层内设有送、回风循环系统，采用吊顶百
叶窗均匀送风（上送下回）至小室空间，以实现对
闭式小室温度和湿度的控制。在闭式小室内的电暖
器开启之前，可根据实验需求，由夹层内系统调节
闭式小室室温至预设温度。舱室内合适位置安装有
摄像头，以便在实验过程中实时监控现场情况。

选取对流式和辐射式电暖器各一台，额定功率
均为 1760W，在小室地面居中布置，测试系统图和
实物布置如图 1 所示。

  

（a）测试系统图                  （b）实物布置图

图 1   测试系统图

对流式和辐射式电暖器间歇式运行实测对比分析
牛冬茵，谭羽非，张甜甜，何秀义

（哈尔滨工业大学，哈尔滨    150006）

［摘   要］电热采暖作为一种清洁采暖方式，凭借环保便捷、可控可调的优势得到广泛应用。民用房间使
用电暖器一般是为了满足快速采暖的需求，且电暖器普遍功率较高，因此通常选用间歇性运行模式。电暖器散
热效果是采暖设备选择的依据，本文以相同额定功率的对流式和辐射式电暖器为研究对象，通过实测两种电暖
器的响应时间，室内的空气温度和辐射温度，对比分析了二者在室内间歇运行时的采暖效果。测试结果显示 ：
间歇性运行时，对流式电暖器的响应时间短，比辐射式电暖器用时短 5min，室内升温快，对室内空气的整体
加热效果优于辐射式电暖器 ；辐射式电暖器更能满足局部采暖的需求，在局部范围内辐射温度能达到 28℃。本
文结论为电采暖的设计和设备的选择提供了理论依据及技术参考。

［关键词］对流式电暖器 ；辐射式电暖器 ；实测 ；采暖效果 ；对比分析
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1.2   实验内容

本实验的主要目的，是为了测试对比对流式电
暖器和辐射式电暖器的热工性能、散热效果以及运
行特性，实验包括两部分：空气温度测试和辐射温
度测试。

1.2.1 空气温度测试
在相同室内外环境下，依次采用对流式和辐射

式电暖器，将舱室室温由 10.5℃加热至 19℃，在此
过程中主要测定：

（1）升温过程中，舱室内不同高度平面的室温
随加热时间的变化情况；

（2）升温过程中，室内平均温度随加热时间的
变化情况；

（3）升温过程中，两种电暖器各自的室温变化
所对应的温升时间。

1.2.2 辐射温度测试
在相同室内外环境下，依次采用对流式和辐射

式电暖器，将舱室室温由 19℃加热至 22℃，在此过
程中主要测定：

（1）升温过程中，室内布置的固体壁面不同高
度处表面温度随时间的变化情况；

（2）升温过程中，室内布置的固体壁面表面测
点平均温度随加热时间变化的对比；

（3）辐射温度衰减规律测试。
1.3   测点布置

空气温度测试中，在舱室内不同高度平面上
（0.8m、1.6m、2.3m）各均匀布置了 4 个测点，共
计 12 个温度测点，位置分布如图 2 所示。同时，为
了更好地表征室内的温度分布情况，实验开始前，
在舱室内 0.5m 高度平面上增设 6 个温度测点 [6]。所
有温度测点与室外控制及数据采集系统相连。数据
采集系统上，除了显示 12 个测点的温度数据外，还
计算并显示室温，计算公式如式 1：

                                                （1）

式中，tN —— 室温，取 12 个测点的平均温度；
ti —— 测点的温度，i 取 0，1，2……11。
辐射温度测试中除上述 12 个空气温度测点外，

在距离电暖器 1.0m 处放置了黑色金属板（尺寸：
1.0m×1.0m）作为接受辐射热量的固体壁面，并在胶
板不同高度（0.3m、0.5m、0.75m）处各对称布置 2
个测点，共计 6 个测点，并在电暖器另一侧 1.0m、
高 0.5m 处布置空气温度测点，作为对比。
1.4   测试仪器

利用 TP700 多路数据记录仪记录各测点温度并

保存至 PC 机中，传感器采用经过标定的铜 - 康铜热
电偶，测试共采用 18 个热电偶进行测量。辐射温度
测试中采用黑球温度计测量室内空气温度；辐射衰
减规律实验采用红外热成像仪得到吸热板表面的温
度分布情况。

图 2   测试小室内测点布置

2   实验结果分析
2.1   空气温度测试

2.1.1 对空气的加热效果分析
升温过程中，采用两种不同的电暖器时，室内

不同高度测点温度、室内空气温度随时间的变化见
图 3 和 4。由图 3 可知，在小室内无其他内外热源
且围护结构近似绝热条件下，辐射式电暖器用时 58
分钟，对流式电暖器用时 53 分钟，使室内空气温度
升高到指定温度 19℃，均能满足室内采暖效果的需
求。

由图 4 可知，两次实验中室内温度均出现了上
高下低的温度分层现象，是由于热空气受到热浮力
影响而上浮造成的。采用辐射式电暖器的房间上下
温差为 1.5℃左右，采用对流式电暖器的房间上下温
差则为 1.9℃左右。

结 合 图 3 和 图 4 可 知， 两 种 电 暖 器 开 启
10min，室内空气温度均达到 13℃，10min 以后使用
对流式电暖器的房间温升加快，室内空气温度总是
比使用辐射式电暖器的房间高 0.5℃左右。根据传热
学基础理论，对流式电暖器加热空气主要利用的是
自然对流原理，通过室内空气的循环流动进行热量
交换，把热量传递到房间各处，而采用辐射式电暖
器的房间上下温差小，室内空气循环流动慢于使用
对流式电暖器的房间。空气在室内温度范围内，实
际上并没有发射或吸收辐射能量的能力，所以房间
内空气温度的升高都是由对流换热造成的。因此当
加热功率相同时，以对流换热方式为主的对流式电
暖器对空气的加热效果要优于辐射式电暖器，升温
更快，能更快达到室内采暖效果要求。
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图 3   升温过程中室内温度随时间的变化

2.1.2 响应时间分析
由于电暖器采用间歇运行，在二者均可以满足

采暖需求的情况下，室内空气温度上升的快慢则成
为评判不同传热方式电暖器采暖效果的重要因素之
一。室内各高度处由初始温度达到 18℃所需的时间
如表 1 所示，以此作为衡量标准定量对比采用两种
采暖方式时房间热响应的快慢。由表 1 可知采用电
暖器采暖，房间上部温度先达到 18℃，随高度的降
低达到 18℃所需的响应时间越长。通过对比发现，
对流式电暖器采暖达到 18℃所需的时间均短于辐射
式电暖器。因此，对流式电暖器采暖在响应时间上
更占优势，能够更快达到室内采暖温度的要求。

表 1   室内各高度处达到 18℃所需时间

测点高度 辐射式电暖器 对流式电暖器 比较结果
0.8m 57min 53min 对流式耗时更短
1.6m 47min 42min
2.3m 41min 35min

分析空气温度测试结果可以发现，当加热功率
相同时，对流式电暖器对空气的加热效果要优于辐
射式电暖器。在均能达到指定温度 19℃的前提下，
对流式电暖器的响应速度更快、效果更佳，且采用
对流式电暖器对房间整体的加热效果要优于辐射式
电暖器。
2.2   辐射温度测试

2.2.1 固体壁面表面辐射温度
距离电暖器 1.0m 处的黑色固体壁面接收电暖器

的辐射射线，升温过程中测试其表面温度，即辐射
温度。固体壁面上不同高度测点的温度随时间的变
化曲线如图 5 所示；使用两种不同的电暖器时，固
体壁面表面平均温度随时间变化的对比曲线如图 6
所示。

由图 5 可知，固体壁面上的测点温度随高度的
增加而降低，这是由于电暖器布置在地面上，而辐
射效果受距离影响，会以电暖器散热面为中心，随
着半径距离的增大而降低。由图 6 可知，采用辐射
式电暖器时壁面辐射温度要比对流式电暖器高 5℃，
即固体壁面所接收到的辐射射线热量更多。

根据传热学原理，对流式电暖器通过自然对流
与其周围的空气进行换热，空气循环流动传递热量，
整个过程以对流传热方式为主，辐射换热所占比例
很小，所以能够直接被载体吸收的辐射热量较小。
而辐射式电暖器则是表面发射热射线，通过热射线
传递辐射热能。辐射式电暖器发出热射线投射到四
周的围护结构内表面上，投射来的热射线一部分被
内表面吸收，获得辐射热能，温度升高，再与空气
进行对流换热；另外的大部分热射线遵循光的反射
定律，被围护结构内表面反射回去，连续反射的热

（a）辐射式电暖器                             （b）对流式电暖器

图 4   升温过程中室内不同高度温度随时间的变化
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射线在室内呈漫射状。同时电暖器表面也与周围空
气进行自然对流换热。整个过程以辐射换热方式为
主，对流换热所占比例很小。人员或物体处于室内，
其表面会吸收直接投射到其上的那部分热射线和一
部分漫射来的射线的辐射能。

Fanger 教授提议用有效温度来测量局部热舒适
性 [7]。有效温度是平均辐射温度和空气温度的近似
平均值，因此对于人体的热舒适而言，需要同时考
虑室内的空气温度和电暖器附近的平均辐射温度。
在室内空气温度相同时，人体的舒适度取决于平均
辐射温度。据测试结果可知，辐射式电暖器附近的
平均辐射温度要高于对流式电暖器，即人体在辐射
式电暖器附近的得热量更大。所以人体在辐射式电

暖器附近的热感觉更强，能够快速感知到温度的上
升，比对流式电暖器更快达到热舒适。

综上所述，对于电暖器间歇式运行，若要满足
人体提高局部热舒适度的需求，辐射式电暖器效果
更好。

2.2.2 辐射温度衰减规律
在密闭的测试小室内开启辐射式电暖器，在吸

热平板表面涂黑体辐射涂料，其发射率和吸收率可
达到 0.996。将吸热平板距加热器 0.2m 处放置，并
在每次板面温度达到稳定后，用红外热成像仪拍摄
得到吸热板面的平均温度，并将吸热板向远离电暖
器方向移动 0.1m 再次重复实验过程。对数据进行整
理，得到吸热板表面的辐射温度随距离的衰减曲线

（a）辐射式电暖器                                                                                     （b）对流式电暖器

图 5   升温过程中固体壁面不同高度处温度随时间的变化

图 6   辐射和对流电暖器测试中固体表面温度随

时间的变化
图 7   辐射温度随距离的衰减曲线
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如图 7 所示。由图 7 可知，辐射效果的大小和与电
暖器的距离有关，吸热板距离电暖器最近时，辐射
温度最高，随着与电暖器距离的增大，吸热板的辐
射温度迅速降低。对于人体采暖而言，根据测试结
果可以看出，距离辐射式电暖器越近，辐射温度越高，
所以人体距离辐射式电暖器越近，热感觉越强。
3   结论

1）在加热功率相同时，对流式电暖器对空气的
加热效果要优于辐射式电暖器，响应速度上也更占
优势，使室内空气温度升高到指定温度 19℃的时间
较辐射式电暖器少 5 分钟。

2）在加热功率相同时，辐射式电加热器附近人
体所能接收到的辐射传热量要大于对流式电加热器
相同位置处，人体的热舒适度更高。此外，随着与
辐射板的距离的增大，辐射强度衰减非常迅速。

综合两个实验结果来看，基于电采暖间歇运行
的特点，两种电加热器均能满足采暖效果的目的，
但是两者的采暖效果表现出了明显的差别，为电采
暖加热器的选择提供了参考。如果考虑房间整体采
暖效果，对流式电加热器可以较快提高室内空气平
均温度，响应速度快，是较优的选择；当人体需要
局部采暖、提升局部热舒适感，或需要直接获得较
高强度的热量时，辐射式电加热器是更好的选择，

能够有效提升热舒适性。
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1   引言
在我国夏热冬冷地区，供暖设备普遍采用间歇

供暖的方式。与连续供暖系统相比，间歇供暖系统
可以减少一部分能耗，从而达成建筑节能的目的。
但间歇供暖系统的节能量与节能率受到多种因素的
影响。对于各种因素到底如何影响供暖系统的节能
量与节能率，都还有待深入研究。

国内外的学者通过实验研究与模拟分析等方
式，对间歇供暖系统能耗的影响因素进行了研究。
Badran 等人通过研究居住建筑墙体的结构和保温
层厚度对间歇和连续运行负荷的影响，发现当住宅
建筑围护结构的保温性能很好时，如果建筑使用时
间在 14h 以内，供暖系统间歇运行会比较节能 [1]。
Ferenc Kalmár 研究发现在同等情况下间歇供暖与连
续供暖相比，地板供暖节能率为 6.2%，而吊顶辐射
供暖节能率为 10.4%[2]。李兆坚等人采用 DeST-h 软
件对北京地区某住宅不同保温形式和不同供暖时间
共 8 种工况，进行逐时模拟计算。模拟结果表明当
停暖时间比为 30% 时，全楼平均节能率为 10%[3]。

2   研究对象
2.1   物理模型

如 图 1 所 示， 本 文 所 研 究 的 对 象 为 某 办
公 楼 中 的 一 个 典 型 朝 北 房 间。 该 房 间 的 尺 寸 为
3.4m×3.4m×6m，北外墙上有一扇窗，南内墙上有一
扇门，周围房间和走廊均不供暖。围护结构的厚度
与热物性参数如表 1 和表 2 所示。北外墙上窗户的
传热系数为 3.5W/(m2·℃ )，南内墙上门的传热系数
为 2.5W/(m2·℃ )。

表 1   外墙各组成部分热物性参数

厚度
mm

导热系数
W/(m·℃）

比热
KJ/(Kg·℃）

密度
Kg/m3

石灰砂浆 50 0.81 1.05 1600
多孔砖 240 0.58 1.05 1400

石灰砂浆 20 0.81 1.05 1600

表 2   内墙各组成部分热物性参数

厚度
mm

导热系数
W/(m·℃）

比热
KJ/(Kg·℃）

密度
Kg/m3

石灰砂浆 20 0.81 1.05 1600
多孔砖 240 0.58 1.05 1400

石灰砂浆 20 0.81 1.05 1600

围护结构各部分的尺寸和内表面温度如表 3 所

夏热冬冷地区间歇供暖房间能耗影响因素研究
程    序，熊    乐，于国清

（上海理工大学环境与建筑学院，上海    200093）

［摘   要］本文选取了夏热冬冷地区办公建筑中的一个典型房间作为研究对象，基于房间的热平衡法，根
据室内空气热平衡方程建立了供暖房间数学模型，对该房间在间歇供暖时的能耗及其影响因素进行了研究。本
文分析了不同运行时长、供暖系统温度、房间换气次数、房间窗户传热系数和相邻房间供暖时供暖房间的间歇
运行总负荷、节能量和节能率。结果表明 ：运行时间对能耗的影响远大于供暖系统温度、房间换气次数和房间
窗户传热系数对能耗的影响，当运行时长从 10h 减少到 4h 时，间歇供暖，相比连续供暖的节能率从 31% 提高
到 54%。当周围房间供暖时，间歇供暖总负荷远低于相邻房间不供暖，节能率也降至 8.46%。

［关键词］间歇供暖 ；热负荷 ；节能量 ；节能率

图 1   典型供暖房间示意图
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示。
表 3   围护结构各部分尺寸及内表面温度

名称 尺寸 (m2) 内表面温度
北外墙 ( 不含窗） 5.06 t1(n)

西内墙 20.4 t2(n)
屋顶 20.4 t3(n)
地面 20.4 t4(n)

东内墙 20.4 t5(n)
南内墙（不含门） 9.76 t6(n)

北外窗 6.5 t7(n)
南内门 1.8 t8(n)

2.2   计算参数

围护结构的各内表面温度、室外空气综合温
度 的 初 始 值 均 为 18 ℃， 相 邻 房 间 的 室 温 维 持 在
10℃，走廊的空气温度维持在 8℃，室内设计温度
为 18℃。间歇供暖工作期间，该房间从 8:00 开始使
用，18:00 停止使用，预热期时长为 2 小时，从 6:00
开始到 8:00 结束。在预热期结束时室内空气温度应
达到 18℃。
3   数学模型

对于供暖房间，单位时间内室内空气中显热的
增量等于围护结构各内表面与室内空气的对流换热
量、直接对流的热量、空气渗透耗热量和供暖系统
加热量之和，根据上述关系可列出室内空气的热平
衡方程，其数学表达式为：

( ) ( ) ( ) ( ) ( )( ) ( ) ( ) ( )

( ) ( ) ( )

1 2
1 3.6

1
3.6

iN
a a rc c c a

k k k r
k

r rr

L n c t n t n
F a t n t n q n q n HA n

V c t n t n

ρ

ρ
τ

=

−   − + − + −    

− −  =
×∆

∑

                                                                         （1）
式中： ——室内空气温度，

—— 第 k 和第 i 围护结构内表面温度， ——
第 i 围护结构内表面的对流换热系数，W/（m2）；

——n 时刻来自照明、人体显热和设备显热等
的对流散热量，W； ——n 时刻吸收房间热量
致使水分蒸发所消耗的房间显热量，W； ——
n 时刻的空气渗透量，m3/h； —— 室外
空气和室内空气的单位热容，KJ/（m3·℃）V——
房间体积，m3； ——n 时刻供暖系统显热加
热量，W。
4   典型日间歇供暖房间热过程模拟与分析

供暖系统连续运行时，全天的逐时热负荷累加
起来就是连续运行总负荷。供暖系统间歇运行时，
预热期与工作期的供热量之和为间歇运行总负荷。
连续运行总负荷与间歇运行总负荷的差值为节能量。
节能量与连续运行总负荷的比值为节能率。
4.1   间歇供暖与连续供暖能耗对比

如图2所示为间歇供暖与连续供暖的能耗对比，
供暖系统连续运行的总负荷为 39363 W•h。供暖系

统间歇运行的总负荷为 27118 W•h，其中预热量为
7956 W•h。与供暖系统连续运行相比，供暖系统间
歇运行的节能量为 12245 W•h，节能率为 31.11%。

图 2   间歇供暖与连续供暖逐时供热量

4.2   运行时长的影响

本节研究当间歇供暖房间工作期室温恒定时，
供暖系统运行时长对供暖房间热过程的影响，分别
计算工作期运行时间为 4h、6h、8h、10h 四种工况，
计算时采用的围护结构物理模型和热物性参数与 2.1
节相同，计算采用上海典型气象日的气象参数，除
运行时间不同外，其他计算条件均与文章 4.1 节热
过程分析的计算条件一致，这四种工况的预热时间
均为 2 小时（6:00-8:00）。分析结果如图 3 所示。

图 3   运行时间不同时的供热负荷、节能量和节能率

由图 3 所示，供暖系统间歇运行时间越长，间
歇运行总负荷越高，预热负荷、节能量和节能率越
低。当运行时间为 4h 时，间歇运行总负荷、节能
量和节能率分别增加为 18095 W•h、21269 W•h 和
54.03%。6h 间歇运行总负荷比 4h 增加 3313 W•h，
8h 间歇运行总负荷比 6h 增加 2971W•h，10h 间歇运
行总负荷比 8h 增加 2739 W•h。可以看出，当运行
时间减少时，节能量和节能率均有很大的提升，并
且随着运行时间的延长，增加相同的运行时间，所
需的负荷越少。运行时间为 4h 时，预热负荷为 8995 
W•h，占总负荷的 49.71%，运行时间为 10h 时，预
热负荷为 7956 W•h，占总负荷的 29.34%。运行时间
越长，预热负荷越小，占总负荷的比例也越小。
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4.3   供热温度的影响

本节研究供暖系统供热温度对供暖房间热过程
的影响，分别计算供热温度为 15℃、18℃和 21℃三
种工况，计算时采用的围护结构物理模型和热物性
参数与 2.1 相同，计算采用上海典型气象日的气象
参数，除供热温度不同外，其他计算条件均与文章 4.1
节热过程分析的计算条件一致。

图 4   供热温度不同时的供热负荷、节能量和节能率

如图 4 所示，供暖系统供热温度越高，间歇运
行总负荷、节能量越高，节能率越低。当供热温度
为 15℃时，间歇运行总负荷、连续运行总负荷和节
能量最小，分别为 17967 W•h、26292 W•h 和 8325 
W•h，节能率最大为 31.66%，当供热温度为 21℃时，
相比于 15℃，间歇运行总负荷和连续运行总负荷和
节能率分别增大 18303 W•h、26144 W•h 和 7085 W•h，
节能率减小 0.83%。

所以，当供暖系统供热温度上升时，连续运行
和间歇运行总负荷均会增加，但由于间歇运行负荷
的增加速度低于连续运行，从而造成节能量的增大，
但相比较于其他影响因素，供热温度对节能率的影
响很小，供热温度 15℃的节能率相较于 21℃，相差
不到 1%。
4.4   换气次数的影响

本节研究房间换气次数对供暖房间热过程的影
响，分别计算每小时换气次数为 0.5 次、1 次和 2 次
三种工况，即冷风渗透量为 34.68m3/h、69.36 m3/h
和 138.72 m3/h。计算时采用的围护结构物理模型和
热物性参数与 2.1 相同，计算采用上海典型气象日
的气象参数，除房间每小时换气次数不同外，其他
计算条件均与文章 4.1 节热过程分析的计算条件一
致。

如图 5 所示，当换气次数为 0.5 次时，间歇运
行总负荷、节能量和节能率均为最低，三者分别为
27118 W•h、12245 W•h 和 31.11%，当换气次数为 2
次时，三者分别增加 6380 W•h、4852 W•h 和 2.86%。

可以看出随着房间换气次数的增加，连续和间歇运
行总负荷均有所增加，但连续运行总负荷的增加速
度略大于间歇运行，因此节能率略微的增加。

图 5   换气次数不同时的供热负荷、节能量和节能率

4.5   外窗传热系数的影响

本节研究房间外窗传热系数对供暖房间热过程
的影响，分别计算分析外窗传热系数为 2W/(m2·℃ )、
3.5W/(m2·℃ ) 和 6W/(m2·℃ ) 三种工况，除房间外窗
传热系数不同，计算时采用的围护结构物理模型和
热物性参数与 2.1 相同，计算采用上海典型气象日
的气象参数，其他计算条件均与文章 4.1 节热过程
分析的计算条件一致。

图 6   窗户传热系数不同时的供热负荷、节能量和节能率

如图 6 所示，随着房间窗户传热系数的增大，
连续运行总负荷、间歇运行总负荷，节能量和节能
率均有所上升。当窗户传热系数为 2W/(m2·℃ ) 时，
这四者的值均为最低，分别为 37753 W•h、26193 W•h、
11559 W•h 和 30.62%，当窗户传热系数增加到 6W/
(m2·℃ ) 时，四者分别增加 4297 W•h、2426 W•h、
1843 W•h 和 1.27%。

所以，随着房间窗户传热系数的增大，但连续
和间歇运行总负荷均增大，但连续供暖总负荷的增
长速度高于间歇供暖总负荷，从而造成节能率略微
的增加。
4.6   相邻房间供暖情况的影响

本节研究相邻房间供暖情况对供暖房间热过程
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的影响，分别计算相邻房间供暖和不供暖两种工况，
计算时采用的围护结构物理模型和热物性参数与 2.1
相同，计算采用上海典型气象日的气象参数，除了
相邻房间供暖情况不同，其他计算条件均与文章 4.1
节热过程分析的计算条件一致。

图 7   邻室供暖情况不同时的供热负荷、节能量和节能率

如图 7 所示，当相邻房间供暖时，间歇运行总
负荷、节能量和节能率分别为 11380 W•h、1051 W•h
和 8.46%，均远低于相邻房间不供暖时的间歇运行
总负荷、节能量和节能率。
5   结论

本文选取了上海地区办公建筑中的一个典型房
间作为研究对象，确定了围护结构各部分的热物性
参数，以上海地区典型气象日为外扰参量，对间歇
供暖房间的热过程进行了计算分析，并研究了工作
期运行时长、供暖系统供热温度、房间换气次数、
外窗传热系数以及相邻房间供暖情况对房间热过程
的影响。根据计算分析结果，可以得出以下结论：

（1）当工作期运行时长从 10h 减少到 4h 时，
相比连续供暖，节能率从 31% 增加至于 54%，预热
负荷占间歇运行总负荷的比例增大。

（2）当供暖系统供热温度由 15℃提高至 21℃

时，间歇供暖总负荷、连续供暖总负荷和节能量分
别 增 加 18303 W•h、26144 W•h 和 7085 W•h， 但 节
能率仅减小 0.83%。

（3）当房间换气次数从 0.5h-1 增加到 2 h-1 时，
间歇供暖总负荷，节能量和节能率分别增加 6379 
W•h、4852 W•h 和 2.86%。

（4）当房间窗户传热系数由 2W/(m2·℃ ) 增加
至 6W/(m2·℃ ) 时，连续和间歇供暖总负荷分别增加
4270 W•h，2426 W•h，但连续供暖总负荷的增长幅
度高于间歇供暖总负荷，从而造成节能量增加 1843 
W•h，节能率略微的增加 1.27%。

（5）当相邻房间供暖时，间歇供暖总负荷大幅
度低于相邻房间不供暖，相比连续供暖的节能率也
大幅降低，从 31% 下降到 8.46%。

参考文献
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[4] 熊乐 . 夏热冬冷地区间歇供暖建筑能耗特性及影
响因素研究 [D]. 上海理工大学 .2019
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0   能源微网
未来低碳生态城区能源系统的技术路线 —— 产

能、供能、用能、蓄能和节能相互协调统一，它很
像信息互联网，把分散的用能和分布式的产能互相
连通、实现共享。因此，在低碳生态城区层面，我
们要构建的是一种能源微网，即融合了电力微网、
热力微网和信息网的能源互联网 [1-3]。
1   低碳生态城区多能互补措施及利用形式
1.1   污废水资源

建筑群污水通常流量稳定且十分充足，冬季污
水温度保持在 15~18℃，高出室外空气温度与秦淮
河水温度，也高出江水最冷月平均温度，在夏季污
水温度保持在 18~24℃，低于室外空气温度与秦淮
河水温度，城市污费水是一种优良的低温冷源 [4-6]。
1.2   太阳能资源

是一种高效清洁的能源，每栋建筑都有一定的
可利用太阳能资源。太阳能光伏发电可以用于驱动
热泵或蓄热电锅炉，太阳能热水可以直接供暖，也
可用于预热水源热泵系统源水。由于源水冬季温度
较低，太阳能预热水源热泵系统源水可以有较高的
换热效率，同时显著提高水源热泵系统能效。
1.3   建筑预热资源

大型的建筑群，建筑类型较多，某些建筑存在
空调系统的内外区，要求空调系统全年供冷的建筑
及具有高显热的大中型计算机、数据机房越来越多。
因此回收冬季建筑内区的热量及计算机数据机房的
热量具有明显的经济效益。
1.4   多能互补利用形式

南京某低碳城区能源区域供能项目，有 4 个能
源中心站，也分别应用可再生能源、水蓄冷、冰蓄
冷及能源管理等技术，能源中心冷源采用了多种冷
热源形式耦合的特点，其中大量采用水源热泵机组，
热泵机组冬季运行时，蒸发侧的温度不能过低，否

则机组停机保护，无法运行，查阅相关资料，当源
水温度低于 5.5℃时，水源热泵机组无法运行。根据
南京某水源厂停提供的数据显示，南京极端天气时，
秦淮河中的水温低于 5.5℃，导致能源站水源热泵机
组无法运行。可将建筑群污水低温冷源、土壤源、
太阳能、全年供冷的建筑内区热量、大型数据机房
显热等可再生能源耦合成能源微网系统来加热能源
中心源水，从而保证热泵机组在极端天气条件下安
全高效的运行。

图 1   多能互补利用形式

图 2

2   低碳生态城区污废水利用方式及流量分析
以城市污水及管网为基础，采用两种方式回收

污水管网中的能量：
（1）合理规划污水与源水管网，使污水管网与

源水管网在一定区域内并排一同敷设，中间采用导

利用能源微网多能互补等措施提升、保证 
能源中心源水品质

王文武，张建忠，杨剑峰

（南京市建筑设计研究院有限责任公司，南京    210005）

［摘   要］本文简述了低碳生态城区可再生能源利用形式及特点，研究将建筑群污水低温冷源、土壤源、
太阳能、全年供冷的建筑内区热量、大型数据机房显热等可再生能源耦合成能源微网系统来加热能源中心源水，
从而保证热泵机组在极端天气条件下安全高效的运行。并以南京某生态新城区域能源站为例，重点分析和计算
了建筑污废水利用措施、流量及回收热量，为设计此类管网系统提供一定参考 ；

［关键词］能源微网 ；多能互补 ；建筑污废水 ；能源站源水 ；热泵
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热系数较高的材料回填，回收污水管网中的能量，
对源水进行预热。如图 1 所示。

（2）在源水进入能源中心之前，沿途设置若干
换热机房，就近抽取部分源水及污水，通过板式换
热器将江水的源水进行预热，原理示意如图 2、图 3
所示。

图 3

图 4

此生态城区综合考虑建筑业态、冷热负荷密度
等因素，将服务区域分成四个供能分区，每个分区
负荷中心设置 1 座区域能源中心，四个能源中心服
务面积统计分别如表 1：

表 1   各能源中心服务面积

能源中心 商业（万㎡） 办公（万㎡） 住宅（万㎡）
1# 能源中心 32 23 107
2# 能源中心 30 41 40
3# 能源中心 82 56 63
4# 能源中心 6 12 85

根 据《 建 筑 给 水 排 水 设 计 规 范》GB50015-
2003，取住宅用水定额为 300L/ 人 .d，每家 3.5 人，
办公取人员密度为 0.1428 人 /m2，用水定额取 50 L/

人 .d，商业用水定额取 8 L/ 人 .d，排水量去给水量
的 90%，则该低碳城区排水量如表 2：

经计算，生态城区整个区域合计排污水量为
0.85m3/s。相关资料研究表明 [4] [6]，建筑污水中大约
40% 的排水可回收供能源中心使用，故此区域可使
用污水量为 0.34 m3/s。
3   能源微管网回收能量分析

能源中心源水取自南京秦淮河，特针对秦淮河
的水温变化情况作了调研，下面是秦淮河某水源监
测站提供的 2018 年水温情况：

表 3   某水监测站 2018 年秦淮河水温变换情况

月份
水温（℃）

最大值 最小值 平均值
1 月 10.6 5.3 7.95
2 月 10.1 5.4 7.75
3 月 11.2 6.3 8.75
4 月 16 12.8 14.4
5 月 19.4 15 17.2
6 月 23.2 18.2 20.7
7 月 29.8 26.2 28
8 月 27.4 25 26.2
9 月 24.6 22.2 23.4

10 月 18.2 12 15.1
11 月 9 6.5 7.75
12 月 8.2 5.5 6.85

图 5   源水月平均水温变化情况

根据监测站提供的数据显示，南京极端天气时，
秦淮河中的水温低于 5.5℃，导致能源站水源热泵机
组无法运行。

极端天气条件下，假定源水温度取 5.5℃，查阅
相关资料与文献，源水管网与污水管网沿途一同敷
设可提升 0.15℃，在沿途的热交换机房设置太阳能
辅助加热系统，经初步计算，可把源水提高 0.15℃，
全年供冷的建筑内区热量、大型数据机房显热可把
源水提升 0.2℃；进入沿途换热站的源水温度可达

能源中心
商业 办公 住宅

合计排水量
面积（万㎡） 排水量 面积（万㎡） 排水量 面积（万㎡） 排水量

1# 能源中心 32 2560m3/d 34.9 2492 m3/d 107 11235 m3/d 16287m3/d
2# 能源中心 40 3200m3/d 71 5071m3/d 276 28980 m3/d 37251 m3/d
3# 能源中心 60 4800m3/d 70 5000m3/d 72 7560 m3/d 17360 m3/d
4# 能源中心 8 640m3/d 12 857m3/d 87 9135 m3/d 10632 m3/d

合计排水量 73377 m3/d

表 2   各能源中心服务区域排水量
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6.0℃。设定源水经过能源中心热回收后温度为 6.4℃，
污水进入能源中心板换机组为 16℃，出机组为 9℃。
4 个能源中心共设计 5.8m3/s 的源水，经计算，把
6m3/s 的源水从 6.0 提升到 6.4℃，共需要 0.331m3/s
的污水。由上节计算可用污废水量知，污废水流量
可满足要求。

能源微网多能互补技术措施可把极端天气条件
下的源水从 5.5℃提升至 6.4℃，共计回收 22680kW
热量。假定回收热量以空气源热泵来提供，空气源
泵 COP 取 2.7，则可节省 8400kW 的电。假定能源
中心一天运行 10h，则每天可节省 84000kW.h 电量，
折合标准煤 27.72t（电厂发电效率为 42%，煤耗量

统计数据为：330g/kW.h）[7]。
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图 6   源水月最低水温变化情况
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0   引言
随着经济发展和节能政策的推动，区域供冷在

国内很多城市（北京、天津、上海、南京、广州、深圳、
珠海、海南、重庆等地）[1~16] 得到大规模的推广和
运用，然而区域供冷是否节能，尚未形成统一的认
识。支持者认为节能的理由：1）区域供冷可以利用
空调同时使用系数降低冷源和配电系统容量；2）可
以集中配置更高效、环保的大型制冷设备；3）可以
通过专业化的管理逐步实现供冷的产业化、商业化
和市场化，利用市场手段调节需求和配置资源，避
免传统福利供冷造成的浪费；4）可以利用低位能源
或废热；5）可利用蓄冷技术和低温供冷技术提高供
回水差，实现电力的移峰填谷，同时降低空调系统
运行费用。反对者的理由包括：1）区域供冷管网的
冷水供回水温差小于集中供热，输送功耗和冷量损
失相对更高，而大型制冷设备的效率提升有限，不

足以弥补输配管网能耗的增加；2）供冷的部分负荷
时段的比例多于供暖，系统长期运行于较低负荷下，
降低了系统效率；3）大输配管网所需的水泵功耗不
但减低系统效率，而且水泵散热还将导致管网水温
升高，减少有效输冷量 [3][7][13][16]。

文献 [6]、[18] 认为区域能源系统有一定的节能
减排效果，但区域供冷的推广和运用应结合项目自
身情况，在满足廉价的天然冷源，尽可能短的管线，
尽可能大的供回水温差，尽可能小的流量，配合好
的控制系统和能量回收措施，真正做到节能的前提
下才适用 ; 文献 [7~8] 认为区域供冷较适宜在供冷密
度高的商业建筑群或使用交错的复核建筑群，不适
合在居住建筑中使用 ; 文献 [13] 认为应针对具体工
程条件，综合进行动态模拟、运行费用预测和全寿
命周期评价后确定；文献 [17] 不建议大规模推行区
域供冷系统。

区域供冷系统节能研究
吴延奎，朱树园

（深圳市建筑设计研究总院有限公司，深圳    518000）

［摘   要］分析了目前区域供冷系统的优缺点，针对区域供冷系统的不足给出了合理化的建议，阐述了多
源温湿度解耦智能空调系统运用在区域供冷系统的可行性和经济性进行。

［关键词］区域供冷  系统节能  大温差

图 1 系统制冷原理图
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针对这些问题，笔者发现，供回水温差是区域
供冷系统是否节能最关键的因素之一，目前由于空
调末端用户普遍使用的供回水温度是 7/12℃，区域
供冷与空调末端用户采用板换间接连接，此时一次
侧的回水温度最大只能是 11℃，8~10℃的供回水温
差是目前区域供冷系统设计常采用的参数。那么如
何才能进一步提高区域供冷系统的供回水温差呢？
笔者经过大量的分析和研究发现，当用户空调系统
采用温湿度独立控制系统并加以改进时 [19]（定义为
多源温湿度解耦智能空调系统）, 可实现最大供回水
温差 18℃供水。
1   系统节能研究

多源温湿度解耦智能空调系统，是从温湿度独
立控制出发，利用蓄冷技术，充分挖掘不同梯次冷
源的优势，以保证室内空气品质为原则，改变传统
空调系统以固定室内设计状态点不变的设计思路，
以控制室内状态点在舒适区为目的，实现温湿度解
耦的节能动态空调系统。
1.1   系统介绍

多源温湿度解耦智能空调系统制冷原理图详见
图 1，制冷系统一次侧包括：冷却塔、冷却水泵、
高温双工况主机、常温双工况主机、乙二醇泵、蓄
冰槽、双工况板换；二次侧包括板换一次泵、二次泵、
用户板换、高温末端、低温末端。

一次侧供回水温度：1/19℃，二次侧供回水温度：
2/20℃。

白天运行模式：

一次侧：经过双工况板换的乙二醇回水温度为
19℃，先进入高温双工况主机降温至 11℃，然后进
入常温双工况主机继续降温至 6℃，再进入蓄冰槽
降温至 1℃，进入双工况板换与二次侧进行热交换。

二次侧：经过双工况板换的冷水供水温度为
2℃，先进入用户低温板换换热升温至 8℃左右，再
进入用户高温换热升温至 20℃，经过板换一级泵回
到双工况板换与一次侧进行热交换。

低温末端供回水温度为 3/16℃，高温末端供回
水温度为 16/21℃，具体介绍详见文献 [19]。

夜间运行模式：
一次侧：出蓄冰槽的乙二醇水溶液温度为 -2℃，

分别进入高温双工况主机和常温双工况主机降温
至 -5.6℃，再进入蓄冰槽升温至 -2℃循环完成夜间
蓄冰。

不考虑夜间供冷。
1.2  节能理论分析

以 1KW 冷量为例，进行制冷能耗和水系统输
送能耗的简单计算，计算方法详见文献 [20]。

1.2.1 制冷能耗

输入功率

制冷量
=COP                                                  （1）

采用公式（1）计算得出常规蓄冰系统和温湿度
解耦系统的制冷能耗详见表 1，主机的 COP 值为厂
家设备选型软件得到的参数。从表 1 可以看出，温
湿度解耦系统的制冷能耗与常规蓄冰系统相比节能
率为 24.15%。

常规蓄冰系统 温湿度解耦系统 节能率
冷负荷 COP 制冷能耗 冷负荷 COP 制冷能耗

24.15%
0.7（高温） 5.03 0.139 0.444（高） 8.7 0.051
0.3（低温） 4.4 0.068 0.278 （常） 6.4 0.043

0.278 （低） 4.4 0.063
合计 0.207 0.157

表 1   两种空调系统的制冷能耗

注：1、蓄冰率均取 30%。

常规蓄冰系统 温湿度解耦系统 节能率
冷负荷 ECR-a 水系统输送能耗 冷负荷 ECR-a 水系统输送能耗

44.44%1 0.023 0.023 1 0.013 0.013
合计 0.023 0.013

注：未计入冷却塔和冷却水泵能耗。

表 2   两种空调系统的水系统输送能耗

常规蓄冰系统 温湿度解耦系统 节能率
制冷能耗 水系统输送能耗 机房能耗 制冷能耗 水系统输送能耗 机房能耗 22.17%

0.207 0.023 0.230 0.157 0.013 0.179

注：水系统能耗中未计入冷却水泵和冷却塔的能耗，两种系统的冷却塔和冷却水泵能耗相差不大，温湿度解耦系统略

低；如计入冷却塔和冷却水泵能耗，温湿度解耦系统机房能耗节约总量略有增加，节能率略有降低。

表 3   两种空调系统的机房能耗
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1.2.2 水系统输送能耗

 

TLBAaRHEC   /)()(                          （2）
常规蓄冰系统，供回水温差取 10℃，温湿度

解耦系统供回水温差取 18℃，A 取 0.003858，B 取

28，α 取 0.0153，∑L 取 2000， 采 用 公 式（2） 计
算得出常规蓄冰系统和温湿度解耦系统的水系统输
送能耗详见表 2，从表 2 可以看出，温湿度解耦系
统的水系统输送能耗与常规蓄冰系统相比节能率为
44.44%。

1.2.3 机房能耗

水冷机 WWW +=                                                    （3）
采用公式（3）计算得出常规蓄冰系统和温湿度

解耦系统的机房能耗详见表 3，从表 3 可以看出，
温湿度解耦系统的机房能耗与常规蓄冰系统相比节
能率为 22.17%。
2   案例分析

以深圳某冷站为例，对原制冷系统和温湿度解
耦系统进行节能和经济分析。
2.1   深圳某冷站概况

冷站冷源总设计冷负荷为 45740RT。2# 冷站
采用冰蓄冷、大温差输送技术（2.5/12.5℃），总设
计装机容量为 31200RT（空调工况），总供冷能力
46000RT。项目分两期建设。

表 4   2# 冷站装机容量和供冷能力

冷站冷源 一期 二期 合计
装机容量 13200RT 18000RT 31200RT
供冷能力 21200RT 24800RT 46000RT

一期全年空调冷负荷详见图 2 和表 5.

图 2   一期逐月冷负荷

表 5   一期全年冷负荷表

类别 全年总冷负荷（kw） 全年最大冷负荷值（kw）
负荷 105351074.5 74560

注：1、全年总负荷计算采用鸿业 HY-EP5.0 软件计算。

2、室内参数全年不变化

2.2   冷站一期原空调系统方案

2.2.1 冷站一期原系统原理图
冷站一期系统原理图详见图 3，冷站供回水温

度 2/12.5℃，供回水温差为 10℃，采用主机上游串
联系统，融冰方式采用外融冰，二级泵分根设置 4
组水泵，以应对不同负荷情况。

2.2.2   冷站一期原设备表
2.2.3   冷站一期原空调系统计算能耗（kw）
采用文献 [20] 中的计算方法，进行空调系统全年

能耗计算，具体值详见表 7。
从表中可以看出，制冷能耗占比为 64.69%，水

组成部分 序号 设备名称 制冷量 / 水量 功率 (kw) 单位 数量

冷源系统
1 双工况水冷冷水机组 8440/6553（KW） 1678/1599 台 5
2 水冷冷水机组 4220（KW） 896 台 1

水系统

水系统

1 冷却塔 1850m3/h 110 台 5
2 冷却塔 1120m3/h 74 台 1
3 冷却水泵 1910m3/h 250 台 5
4 冷却水泵 970m3/h 110 台 2（一用一备）
5 乙二醇泵 1724m3/h 315 台 5
6 基载泵 420m3/h 37 台 2（一用一备）
7

冰池融冰泵
1600m3/h 110 台 5

8 1933m3/h 132 台 1
9 外网融冰泵 966m3/h 75 台 1

10
板换一级泵

800m3/h 110 台 5
11 1331m3/h 220 台 5
12 二级泵 1930m3/h 315 台 3
13 二级泵 1550m3/h 315 台 3
14 二级泵 1750m3/h 315 台 2
15 二级泵 1120m3/h 180 台 2
16 二级泵 420m3/h 90 台 2
17 二级泵 420m3/h 75 台 1
18 二级泵 133m3/h 30 台 1

其他

19 板式换热器 2400kw 台 5
20 板式换热器 2400/1600kw 台 5
21 板式换热器 2904kw 台 1
22 蓄冰槽 72576RTH 套 1

表 6   一期原设备表
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系统输送能耗占比为 35.31%。

图 3   一期原系统原理图

2.2.4 冷站一期原空调系统运行费用（元）
将表 7 的空调系统全年能耗乘以各时段的电价

可得出空调原系统的运行费用，具体值详见表 8。

从表中可以看出，制冷运行费占比约为 60%，水系
统输送能耗占比约为 40%。
2.3   冷站温湿度解耦空调系统设计方案

2.3.1 冷站一期温湿度解耦系统原理图
冷站一期温湿度解耦系统原理图详见图 4，冷

站供回水温度 2/20℃，供回水温差为 18℃，采用主
机上游三级串联系统，融冰方式采用内融冰。

2.3.2   冷站一期温湿度解耦系统设备表
2.3.3   冷站温湿度解耦系统空调能耗（kw）----

空调系统能耗

月份 制冷能耗 水系统输送能耗 总能耗
1 0.00 0.00 0.00
2 0.00 0.00 0.00
3 0.00 0.00 0.00
4 2172065.82 1110572.50 3282638.32
5 2915663.45 1592932.58 4508596.03
6 3101339.17 1723400.57 4824739.74
7 3524235.20 1965571.07 5489806.28
8 3404353.04 1931483.85 5335836.89
9 2991405.03 1625068.30 4616473.33

10 2686073.43 1399451.75 4085525.18
11 0.00 0.00 0.00
12 0.00 0.00 0.00

合计 20795135.13 11348480.63 32143615.76
占比 64.69% 35.31% -----

表 7   一期空调原系统计算能耗值

空调系统费用

月份 制冷运行费 水系统运行费 总运行费
1 0.00 0.00 0.00
2 0.00 0.00 0.00
3 0.00 0.00 0.00
4 732913.30 477927.41 1210840.71
5 1228472.55 832968.84 2061441.40
6 1426665.25 963687.81 2390353.06
7 1752456.33 1154217.18 2906673.51
8 1646564.34 1127386.58 2773950.93
9 1331157.98 878470.71 2209628.69

10 1055456.49 678030.35 1733486.84
11 0.00 0.00 0.00
12 0.00 0.00 0.00

合计 9173686.25 6112688.88 15286375.13
占比 60.01% 39.99% -----

表 8   一期空调原系统运行费用

注：1）峰值电价取 0.99 元 /(kW ﹒ h)，平期电价取 0.66 元 /(kW ﹒ h)，谷期电价取 0.1977 元 /(kW ﹒ h)。

图 4   一期温湿度解耦系统原理图
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节费模式
表 10  一期温湿度解耦系统计算能耗值

空调系统能耗

月份 制冷能耗 水系统能耗 总能耗

1 0.00 0.00 0.00

2 0.00 0.00 0.00

3 0.00 0.00 0.00

4 1684789.06 582,954.63 2267743.69

5 2465765.22 800,648.68 3266413.91

6 2673926.23 876,962.19 3550888.42

7 3085097.76 1,026,681.98 4111779.73

8 2973185.58 980,635.94 3953821.52

9 2524268.99 817,191.47 3341460.46

10 2158650.37 706,283.86 2864934.23

11 0.00 0.00 0.00

12 0.00 0.00 0.00

合计 17565683.21 5,791,358.75 23357041.96

占比 75.21% 24.79% -----

2.3.4   冷 站 温 湿 度 解 耦 系 统 空 调 运 行 费 用
（元）---- 节费模式

表 11   一期温湿度解耦系统运行费用

空调系统费用

月份 制冷费用 水系统费用 总费用

1 0.00 0.00 0

2 0.00 0.00 0

3 0.00 0.00 0

4 684952.81 408557.05 1093509.856

5 1155479.07 551337.13 1706816.198

6 1339673.22 604545.13 1944218.352

7 1660000.38 706213.04 2366213.416

8 1564753.60 674091.44 2238845.043

9 1216203.74 563502.31 1779706.058

10 949129.83 489308.70 1438438.523

11 0.00 0.00 0

12 0.00 0.00 0

合计 8570192.64 3997554.80 12567747.45

占比 68.19% 31.81% -----

注：1）峰值电价取 0.99 元 /(kW ﹒ h)，平期电价取 0.66
元 /(kW ﹒ h)，谷期电价取 0.1977 元 /(kW ﹒ h)。

2.3.5   冷站温湿度解耦系统空调能耗（kw）----
节能模式

表 12   一期温湿度解耦系统计算能耗值

空调系统能耗

月份 制冷能耗 水系统能耗 总能耗
1 0.00 0.00 0.00
2 0.00 0.00 0.00
3 0.00 0.00 0.00
4 1504864.88 582954.63 2087819.51
5 2253462.67 800648.68 3054111.36
6 2499156.07 876962.19 3376118.26
7 2961325.59 1026681.98 3988007.57
8 2827958.37 980635.94 3808594.32
9 2324234.11 817191.47 3141425.58

10 1927918.93 706283.86 2634202.79
11 0.00 0.00 0.00
12 0.00 0.00 0.00

合计 16298920.63 5791358.75 22090279.38
占比 73.78% 26.22% -----

2.3.6   冷 站 温 湿 度 解 耦 系 统 空 调 运 行 费 用
（元）---- 节能模式

表 13   一期温湿度解耦系统运行费用

空调系统费用

月份 制冷费用 水系统费用 总费用
1 0.00 0.00 0.00
2 0.00 0.00 0.00
3 0.00 0.00 0.00
4 907529.64 408557.05 1316086.68
5 1357233.91 551337.13 1908571.04
6 1508591.65 604545.13 2113136.79
7 1783304.50 706213.04 2489517.54
8 1704568.95 674091.44 2378660.39
9 1405866.26 563502.31 1969368.57

10 1161417.46 489308.70 1650726.16
11 0.00 0.00 0.00
12 0.00 0.00 0.00

合计 9828512.37 3997554.80 13826067.17
占比 71.09% 28.91% -----

注：电价按峰 :0.99 元，平 0.66 元，谷 0.1977 元计算。

2.4   节能节费分析

2.5   成本分析（万元）

2.6   结论：

（1）用户空调系统采用温湿度解耦智能系统，
可实现区域供冷系统 18 度大温差供冷。同时为末端
提供两种冷源，为现实温湿度独立控制系统创造条
件，以提高室内舒适度。   

组成部分 序号 设备名称 制冷量 / 水量 功率 (kw) 单位 数量

冷源系统

1 高温水冷冷水机组 8438（KW） 961 台 2

2 高温大温差双工况水冷冷水机组 8438/5654（KW） 969.9/1306 台 2

3 常温双工况水冷冷水机组 10550/7067（KW） 1643/1599 台 2

水系统

1 冷却塔 1400m3/h 39.6 台 4

2 冷却塔 2700m3/h 81 台 2

3 冷却水泵 1250m3/h 110 台 4

4 冷却水泵 2500m3/h 200 台 2

5 乙二醇泵 1800m3/h 160 台 2

6 乙二醇泵 1000m3/h 75 台 4

7 一级泵 930m3/h 75 台 4

8 二级泵 930m3/h 250 台 4

其他
9 板式换热器 15000kw 台 5

10 蓄冰槽 203500RTH 套 1

表 9   一期温湿度解耦系统设备表
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（2）采用温湿度解耦系统，理论上冷站 1 期可
节能 22.17%。

（3）采用温湿度解耦系统，以节费模式运行时，
冷站 1 期可比原系统节能 27.34%，节费 17.78%。

（4）采用温湿度解耦系统，以节能模式运行时，
冷站 1 期可比原系统节能 31.28%，节费 9.55%。

（5）采用温湿度解耦系统，冷站 1 期可比原系
统节省成本 14.2%，约 1530 万。
3   结语

用户空调系统采用温湿度解耦智能空调系统，
可使区域供冷系统的供回水温差比常规系统约大一
倍，既提高了主机的运行效率，节约制冷能耗，也
降低了管网流量，节约水系统输送能耗，另外，还
减少了管网的冷损失，有效解决了区域供冷系统的
不足，为区域供冷的推广和使用提供了更优的系统
解决方案。
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序号 系统 能耗（KWh） 节能率 运行费用（元） 节费率
1 原空调系统 32143615.76 --- 15286375.13 ---
2 温湿度解耦系统 23357041.96 27.34% 12567747.45 17.78%

注：1）峰值电价取 0.99 元 /(kW ﹒ h)，平期电价取 0.66 元 /(kW ﹒ h)，谷期电价取 0.1977 元 /(kW ﹒ h)。

表 14   两种空调系统的节能节费率（节费模式）

序号 系统 能耗（KWh） 节能率 运行费用（元） 节费率
1 原空调系统 32143615.76 --- 15286375.13 ---
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注：1）峰值电价取 0.99 元 /(kW ﹒ h)，平期电价取 0.66 元 /(kW ﹒ h)，谷期电价取 0.1977 元 /(kW ﹒ h)。

表 15   两种空调系统的节能节费率（节能模式）

序号 系统 主机 水系统 管材 阀门 总成本
1 原空调系统 2376 7553 370 462 10761
2 温湿度解耦系统 2807 5721 312 391 9231

节约 1530

注：1、外网长度按 2000m 估算。2、不包括安装费、自控系统费用，仅为主要设备和主材费。 3、成本估算标准详后

表，两个系统的取值标准相同。

表 16   两种空调系统的成本估算（万元）

序号 设备 单价 设备 单价 设备 单价
1 主机 1800/RT 冷却塔 540/（m3/h） 管道 5280/kg

2
水泵

(600m3/h 以上 )
420/（m3/h） 板换 120/kw 阀门 1.25 倍管材

3
水泵

(600m3/h 以下 )
300（m3/h） 蓄冰槽 580/RTH

注：1、主机包括单工况主机和双工况主机。2、水系统包括水泵和冷却塔。3、设备管材价格与实际价格可能存在较大差异，

成本估算仅供参考。

表 17   估算取值标准（元）
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0   引言
当前，随着人们生活品质的日益提高，能源需

求及相关的能源问题也日趋紧张 [1,2]。为了改善化石
燃料等不可再生能源的短缺问题，很多国家和地区
将能源资源的利用转向发展可再生能源。在众多种
类的可再生能源中，地热能以其清洁环保、资源分
布广及储量大等优势得到了广泛的利用 [3,4]。结合目
前地热能的发展现状可以看到，浅层地热能由于其
相对成熟的技术而得到广泛利用，但其也存在占地
面积大且供热（制冷）能力不足的问题。因此，为
了减少浅层地热能利用过程中存在的弊端，提出发
展中深层地埋管换热技术，当前该技术已在国内外
得到了一定的应用。

在以地埋管方式换热的地热能利用系统中，系
统的换热能力很大程度上受埋管换热器及周围岩土
温度的影响 [5-7]。目前，关于埋管换热器对地热能利
用系统的影响研究很多，但对于埋管周围岩土衰减
及恢复特性的研究相对较少，且主要是针对浅层土
壤源热泵而言的。比较典型的关于埋管周围岩土衰
减及恢复特性的研究，如李钰楠等 [8] 对土壤源热泵
间歇运行模式下岩土体的温度恢复特性进行了研究，
主要讨论热泵系统在自然间歇运行以及在人为控制
不同启停比时，岩土体的温度变化规律及恢复情况。
茅靳丰 [9] 等对土壤源热泵系统中的土壤温度恢复特
性进行了分析，得到了地表及轴向传热对土壤温度
恢复的影响不可忽略、土壤温度恢复率随着与埋管
距离的增大和运行时间的延长而降低的结论。张琳
琳 [10] 等研究了浅埋管管群间歇取热时土壤温度响应
与恢复特性，结果表明渗流速度越大土壤温度恢复
的幅度越大，且土壤物性对土壤温度响应和恢复特
性的影响也很明显，地埋换热管群所引起的土壤温
度响应和恢复特性受地质状况和地下水渗流速度的
综合作用影响。由上述研究可以看到，对于埋管周

围岩土衰减及恢复特性的研究目前主要集中在浅层
地源热泵地热能的利用系统中，且以浅层土壤源热
泵技术为主，而对于中深层地埋管换热系统在换热
过程中岩土温度衰减及恢复特性的研究很少。

中深层地埋管换热系统区别于浅层地源热泵系
统为单向取热的系统。因此，研究中深层地埋管换
热系统换热过程中岩土温度衰减及恢复特性对于评
估整个系统的换热能力及换热可持续性具有重要意
义。本研究结合实际深埋钻井工程，在钻井岩土解
释数据、岩芯实测热物性参数以及测井温度数据的
基础上，建立了深度为 2000 m 的 U 型深埋管耦合
管内外换热的三维全尺寸数值计算模型。采用开式
循环系统对所建模型进行数值仿真，监测埋管周围
岩土温度随埋管取热及停歇期的变化情况，分析岩
土温度衰减及恢复特性，同时对比讨论各个运行期
的埋管实时换热强度。
1   数值计算建模

结合某个实际深埋管钻井工程，在考虑钻井的
岩土热物性参数、岩土温度以及岩土竖向分层的基
础上，建立了深度为 2000 m 的 U 型深埋管耦合管
内外换热的三维全尺寸数值计算模型。进而，在已
建的 U 型深埋管模型基础上，模拟分析岩土温度衰
减及恢复特性。
1.1   物理模型

U 型深埋管物理模型示意如图 1 所示，埋管由
进水管、出水管及深层水平连接管三部分构成，埋
管周围采用固井水泥全段固井。在埋管换热时低温
循环水由进水管进入 U 型深埋管换热系统，经过进
水管、连接管及出水管与周围岩土进行换热，升温
后再由出水管出水。

图 1 中，U 型深埋管的埋深 H 为 2000 m。为了
合理的将测井现场的岩土热物性参数数据及岩土竖
向的温度分布情况带入到模型中，以 100 m 为一个

U 型深埋管换热系统岩土温度衰减及恢复特性
李    超，官燕玲

（长安大学建筑工程学院，西安    710061）

［摘   要］结合某个深埋管钻井工程，提出对岩土温度的衰减和恢复特性展开研究。在钻井岩土解释数据、
岩芯实测热物性参数以及测井温度数据的基础上，建立了深度为 2000 m 的 U 型深埋管耦合管内外换热的三维
全尺寸数值计算模型。通过数值模拟，监测埋管周围岩土温度随埋管取热期及停歇期的变化情况，分析岩土温
度的衰减及恢复特性，同时对比分析各个运行时段埋管的实时换热强度。结果表明，对于单向取热的深埋管换
热系统，在考虑恢复过程的间歇运行中，岩土温度仍随取热过程的周期延续而逐渐降低，其埋管取热运行期的
换热强度随周期运行逐渐降低，但降低的速率会逐渐变缓。

［关键词］U 型深埋管 ；换热特性 ；温度衰减 ；恢复特性 ；数值模拟
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分层厚度单元建立分层模型。考虑到接近地面附近
岩土恒温层以及测井温度的变化情况，对模型的最
上层单元分 20 m 和 40 m 两个厚度。这样，埋深为
2000 m 的模型共分为了 22 个厚度单元，最上层分
为 20 m 和 40 m 两个厚度单元，往深依次分为 18 个
100 m、1 个 90 m 和 1 个 50 m 的厚度单元。埋管周
围的数值计算区域，其半径 R 沿着埋管轴心向外 20 
m。

图 1   U 型深埋管物理模型示意

1.2   几何模型

图 1 中，U 型深埋管的埋深 H 为 2000 m，连接
管的水平距离 Dc 为 40 m（两根竖管间距为 140 m）。
h 为 U 型深埋管出水管的保温段深度；对于进水管，
由于进口水温设置为 5 °C，低于周围岩土温度，因
此不考虑保温。此外，关于 U 型深埋管的埋管尺寸、
固井外径等其他几何参数详见表 1。

表 1   U 型深埋管的几何模型尺寸

名称 计算域范围 连接管长度 进、出水管尺寸 固井外径
符号 R × H(m) Dc(m) Φin, Φout(mm) Φce(mm)
尺寸 20 × 2000 40 139.7 × 7.72 215.9

几何模型根据埋管的进、出水是否断开分为了
闭式循环系统和开式循环系统。埋管进、出水连接
的闭式循环系统符合真实的供暖情况，一般多用于
分析埋管与建筑物供暖之间的耦合运行。但由于系
统运行过程中的变量较多，闭式系统不利于直接对
比埋管的换热能力。本研究的模拟计算采用了埋管
进、出水的开式循环系统，即埋管进水与出水是分
开的，模拟计算时恒定埋管进口水温，监测埋管的
出口水温，这样在流率一定时就可以计算在设定进
口水温下的埋管实时换热强度。

采用 GAMBIT 建立 U 型深埋管的数值计算模
型，U 型埋管的模型坐标原点设在连接管的中垂线
与地平面的交点处，竖直向上为 Y 轴正方向，过原
点水平指向进水井中心为 X 轴正方向，Z 为地平面

上过原点垂直 X 的轴线。U 型埋管的几何模型区域
的 Y 轴方向由 -2020 m 至 0 m；X 轴方向由 -70 m 到
70 m，Z 轴方向均由 -20 m 到 20 m。
1.3   数学模型

对于 U 型深埋管，埋管换热包括了管内循环水
与管壁的对流换热、埋管壁的导热、埋管外壁面与
固井水泥层的导热以及岩土及固井水泥层自身的导
热。描述埋管内循环水流动换热的连续性方程、动
量方程和能量方程以及描述管壁、固井水泥层及岩
土的导热微分方程可以统一写成如公式 1 所述的通
用形式 [11]。

( ) / ( ) ( )t div U div grad Sφ φρφ ρ φ φ∂ ∂ + = Γ +  （1）

式 中： ρ 是 U 型 管 内 流 动 介 质 的 密 度，kg/
m3；t 是时间，s；φ 是通用物理量；U 是埋管内流
动介质的速度，m/s； φΓ 是扩散通量；S  是源项。

本研究采用 Ansys Fluent 模拟计算 [12]，采用标
准 k-epsilon 紊流模型，求解的方程有连续性方程、
湍动能方程、耗散方程和 3 个方向的动量方程、能
量方程。选择二阶迎风离散格式，采用 SIMPLE 压
力修正法。
1.4   模型的初始及边界条件

埋管周围的岩土温度及热物性参数的计算参考
文献 [12]，岩土温度来源于实际的钻井测井数据，根
据钻井的岩土岩性解释及钻井岩芯样品的实验检测，
采用体积加权平均的方法确定岩土的热物性参数。
根据上文（1.1 节）中所建立的分层模型，将确定的
U 型埋管的岩土温度及热物性参数带入模型中。岩
土层计算域外表面设置为恒温边界，计算域的岩土
上表面设置为绝热面。模拟计算时，针对流场及温
度场分开设置并计算。当模拟稳态流场时，边界条
件为给定水泵扬程以得到需要的流率值。稳态流场
计算收敛后，进行瞬态温度场的模拟计算，边界条
件为给定埋管进口水温，监测埋管出口水温。

对于模型初始条件的设置，在初始条件下，埋
管内的水流静止，管内的水体、管壁以及管外固井
水泥层的初始温度均与同一深度的岩土温度相同。
1.5   模型验证

为了确保数值计算模型的可靠性，提升模拟结
果的说服力，需要对所建模型及相关的求解设置进
行合理性验证。本研究所建模型的网格密度、计算
时间步长与文献 [12] 相同。水管体的网格密度为 634
个 /m，固井水泥体为 320 个 /m，土体为 1408 个 /m，
模拟计算时间步长为 3600 s。

对于模型的实验验证，参照文献 [12]，文献中的
数值模拟结果与原位实验基本吻合。而本研究采用
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了与文献 [12] 相似的建模方法及模拟条件设置，因此
间接验证了本研究所建数值计算模型的合理性。
2   计算结果及分析

为了刻画 U 型深埋管在连续取热时岩土温度
的衰减及恢复特性，本研究以恒定埋管进口水温 5 
°C，流率 19.69 kg/s 的开式系统来模拟分析岩土温
度及埋管换热量的变化情况。采用运行 72h，停歇
360 h 的运行策略。在运行期，监测埋管轴向岩土的
温度变化情况；停歇期时，埋管流率为 0，同时保
持能量方程的计算，模拟岩土的换热恢复过程，监
测岩土温度的恢复情况。整个模拟计算过程共有 5
个周期，即 5 个运行期和 5 个停歇期。
2.1   模型的初始温度场及速度场

结合前文中深埋管周围岩土温度的确定，对计
算工况岩土的初始温度场进行设置，计算域的初始
温度见图 2（a）。同时，在数值计算过程中为了保
证计算结果的可靠性，对各种工况的流场先进行稳
态的数值模拟计算，收敛后再进行瞬态计算。图 2（b）
给出了流场计算收敛后的速度矢量图。

从图 2 可以看到，随着埋管深度的增加，埋管
的初场温度梯级上升。针对埋管循环水流率，模拟
设置为 19.69 kg/s，埋管进、出口速度为 1.63m/s。

 

（a）初场温度     （b）速度矢量

图 2   U 型埋管的初始温度及速度场

2.2   埋管换热过程中的岩土温度变化情况

研究表明，中深层地埋管换热时的埋管换热影
响半径随埋深的增加而增大 [12]。因此，在本研究的
模拟分析中，以埋深为 2000 m 处的水平埋管周围岩
土温度为监测对象，监测 5 个运行期及 5 个停歇期
的岩土温度前后变化情况。5 个运行期的工况分别
命名为 R-1、R-2、R-3、R-4、R-5，5 个停歇期的工
况分别命名为 S-1、S-2、S-3、S-4 以及 S-5。

2.2.1   岩土温度径向变化
在 U 型深埋管埋深为 2000 m 的水平管的 X=0

的截面上（见图 1）径向监测埋管周围岩土温度的
变化。图 3 按照模拟时间顺序，给出了 R-1、S-1、
R-2、S-2、R-3、S-3、R-4、S-4、R-5、S-5 这 10 个
工况岩土温度随径向距离的变化情况。图中 Pn 表示
埋深 2000 m，X=0 的截面上距离埋管中心为 n 米的
点。

（a）   工况 R-1 及 S-1 岩土温度变化情况

（b）   工况 R-2 及 S-2 岩土温度变化情况

（c）   工况 R-3 及 S-3 岩土温度变化情况

（d）   工况 R-4 及 S-4 岩土温度变化情况

（b）   工况 R-5 及 S-5 岩土温度变化情况

图 3   各模拟工况岩土温度在埋深 200 m，X=0 的截面上

的径向变化

从图 3 可以看到，深埋管的整个换热过程中，
岩土温度的变化幅度沿径向长度的增加而逐渐减小，
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同时相同径向长度处的岩土温度随周期运行（包括
运行期及停歇期）的延续而逐渐减小。以距离埋管
中 心 分 别 为 1、3、5、8、12 及 20 m（ 初 温 为 73 
°C）的岩土温度为例，表 2 依次给出了各点在 5 个
运行期及停歇期结束时刻的温度。

表 2   各个运行期及停歇期结束时刻的岩土温度

时间 P1/° C P3/° C P5/° C P8/° C P12/° C P20/° C
0 73 73 73 73 73 73

72 70.79 73 73 73 73 73
432 70.73 72.72 72.99 73 73 73
504 68.88 72.66 72.98 73 73 73
864 69.57 72.28 72.91 73 73 73
936 67.84 72.22 72.9 73 73 73

1296 68.8 71.86 72.79 72.99 73 73
1368 67.13 71.81 72.77 72.99 73 73
1728 68.23 71.5 72.65 72.98 73 73
1800 66.6 71.46 72.62 72.97 73 73
2160 67.78 71.18 72.5 72.95 73 73
时间 各监测点的温度衰减值 /° C

0 0 0 0 0 0 0
72 2.21 0 0 0 0 0

432 2.27 0.28 0.01 0 0 0
504 4.12 0.34 0.02 0 0 0
864 3.43 0.72 0.09 0 0 0
936 5.16 0.78 0.1 0 0 0

1296 4.2 1.14 0.21 0.01 0 0
1368 5.87 1.19 0.23 0.01 0 0
1728 4.77 1.5 0.35 0.02 0 0
1800 6.4 1.54 0.38 0.03 0 0
2160 5.22 1.82 0.5 0.05 0 0

表 2 中，同一时刻各监测点的岩土温度衰减
值随径向距离增大而减小，以 R-1 结束时刻的岩土
温度为例，P1 处的温度衰减值为 2.21 °C，P3 为 0 
°C。相同监测点的岩土温度衰减值在各个运行期逐
渐增大，如 P1 点的变化幅度在 R-1 ～ 5 分别为：2.21 
°C、4.12 °C、5.16 °C、5.87 °C 及 6.40 °C； 而 在 各
个停歇期，岩土温度相对运行期虽有一定程度的恢
复，但不能恢复到原始温度，从而每个运行周期的
温度的影响叠加，表现出随着周期运行，在恢复期
结束时刻的岩土温度衰减值呈现依次增加的趋势，
如 P1 点的衰减值在 S-1 ～ 5 分别为：2.27 °C、3.43 
°C、4.20 °C、4.77 °C 及 5.22 °C。由此可见对于单
向取热的深埋管换热系统而言，岩土温度随换热过
程的延续而逐渐降低，且经过较长的恢复期（本研
究为 5 倍的运行时长）后岩土温度依然难以恢复到
初始状态。

2.2.2   埋管换热影响半径
用埋管周围岩土各点运行后的温度减去其初始

温度，如果差值在 0°C 即视为没有受到影响，由此
可以得到埋管周围岩土温度受影响的范围 [12]。研究
表明中深层埋管的换热影响半径随埋深增加而递增，
因此本研究以埋管埋深为 2000 m 的水平管的 X=0
的截面来分析埋管的换热影响半径，绘制 5 个运行

期 R-1 ～ 5 及 5 个停歇期 S-1 ～ 5 结束时刻的岩土
温度云图，如图 4 所示。
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 （c）工况 R-3 及 S-3 的埋管换热影响半径
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 （d）工况 R-4 及 S-4 的埋管换热影响半径
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 （e）工况 R-5 及 S-5 的埋管换热影响半径

图 4   2000m 深处水平埋管换热影响半径随运行时间的变

化

从图 4 可以看到，无论运行期或是停歇期，随
着模拟计算时间的延续，埋管最大换热影响半径都
逐渐递增。5 个运行期 R-1 ～ 5 的埋管最大换热影
响半径分别小于 2、4.5、5.8、6.5 及 7.5 m，5 个停
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歇期 S-1 ～ 5 的埋管最大换热影响半径分别小于 4、
5.5、6、7 及 8 m。由此可见，在深埋管换热系统持
续换热的过程中，停歇期的岩土温度会有所恢复，
但相应的埋管换热影响半径相对于之前的运行期间
会继续扩大。因此，对于单向取热的深埋管换热系统，
埋管换热影响半径逐渐扩大，也就是说需要更大的
取热用地面积才会达到埋管间无相互干扰的预期的
取热量。

2.2.3   埋管运行期的实时换热强度
由 2.2.1 及 2.2.2 节可以看到在深埋管换热系统

持续间歇运行时，埋管周围的岩土温度会逐渐降低，
同时埋管的换热影响半径也会逐渐扩大。本节针对
岩土温度的衰减问题，分析 5 个运行期的埋管实时
换热强度的变化情况，讨论深埋管单向取热间歇运
行时的取热量衰减问题。结合公式（3），通过埋管
循环水流率及埋管进、出口温差来计算埋管的实时
换热强度，绘制如图 5 以对比分析不同运行期的埋
管的换热差异。

••Q c G T= ∆                                                 （3）
公式（3）中，Q 为换热强度，W；c 为水的比热容，

J/(kg•K)；G 为流率，kg/s；△ T 为埋管进、出口水
温差值，K。

图 5   埋管 5 个运行期的实时换热强度

由图 5 可以明显的看到，在控制各个运行期埋
管循环水流率及进口水温恒定时，随着周期间歇运
行的持续，埋管在取热运行期的换热强度会依次降
低，但降低的速率会逐渐变缓。结合模拟数据，计
算每个运行期埋管的时均换热强度 R-1 ～ 5 分别为：
714.447、690.075、678.219、670.572 以 及 664.960 
kW。相邻两个运行期换热衰减的速率分别为 3.411%、
1.718%、1.127% 和 0.837%。
3   结论

本研究结合某个实际的深埋管供暖工程，在钻
井岩土解释数据、岩芯实测热物性参数以及测井温
度数据的基础上，建立了深度为 2000 m 的 U 型深
埋管耦合管内外换热的三维全尺寸数值计算模型。
采用开式循环系统对所建模型进行数值仿真，监测

埋管周围岩土随着埋管取热期及停歇期的温度变化
情况，分析岩土温度衰减及恢复特性，同时对不同
运行期的埋管换热强度依次变化进行了讨论。通过
研究得到以下结论：

（1）对于单向取热并采用固井水泥全段固井的
深埋管换热系统而言，在间歇运行中，岩土温度随
周期换热过程的延续而逐渐降低，且经过 5 倍于运
行时长的恢复期后，岩土温度依然不能恢复到初始
状态；

（2）无论运行期或是停歇期，随着时间的延续，
埋管最大换热影响半径均在持续递增；

（3）在控制各个运行期埋管循环水流率及进口
水温恒定时，随着周期运行的延续，各取热运行期
的埋管时均换热强度在逐渐降低，其降低的速率会
逐渐变缓。
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随着我国集中供热技术的大力发展与普及，一
些问题也暴露了出来，例如，集中供热运行输送能
耗总体偏高、供热质量参差不齐、热网运行可靠性
差等。为缓解系统的热力失调现象，提高系统的水
力稳定性，国内常采用的 “ 小温差、大流量 ” 运行
模式，但与此同时也使得供热系统的输送能耗剧增
[1]。究其原由，主要是集中供热系统在设计时是根据
最不利用户资用压头来选择循环水泵，而其余用户
为使供压满足所需压力，会在管网中使用各种调节
阀门，达到节流降压的目的。Marangoni C[2] 提出了
使用分布式供热应用于蒸馏塔，与传统供热相比可
以节省 33% 的能源。Somchai Paarporn[3] 提出使用末
端变频加压水泵代替调节阀，突出了该系统的节能
特性。1997 年我国开始了对动力分布式系统的研究，
江亿 [4] 通过 5 个工程实例分析得出水泵和风机能耗
约占供热空调系统总能耗的 40%，这些能耗中的 1/3
左右被各种调节阀门所消耗。纪渊博 [5] 对动力分布
式供热系统的节能性及稳定性进行了理论分析，利
用 AFT Fathom 软件进行模拟，结果表明零压差点的
选择是影响稳定性的主要因素。

在我国动力分布式供热系统的研究中，虽然有
学者提出过该系统的设计原则，但工程案例改造分
析却不常见。本研究以某高校供热工程实例为基础，
总结了动力分布式供热系统设计方法，对该集中供
热系统进行了改造设计，分析对比了其改造前后的
节能性及经济性优势，确定了符合该工程的经济节
能方案，现以改造计划方案进行简述，方案的实施
本团队正在跟进中。
1   工程概况

本 供 热 改 造 区 域 为 某 高 校 教 学 区， 该 高 校
教学换热站采用板式换热器换热，承担供热面积

414828.3m2，其中教学区面积 309316.6m2，供暖建
筑共 41 座。用户 7 分高低区，其中八层以下为低区，
九到十九层为高区，低区由热网供热，高区单设换
热站房，采用间接连接。该地区采暖期室外平均温
度 1.5℃，采暖室外计算温度 -3.4℃，供暖天数 102 天，
二次网供回水温度 85/60℃。该高校平面图如图 1 所
示，供热管网系统模型如图 2 所示。

图 1   高校平面图

2   集中供热系统数据校核
通过对该高校集中供热系统的实际工程资料搜

集，校核计算，最终得到该高校热负荷为 19.1MW，
采暖全年耗热量为 129545.5GJ，用户 34 所在的最不
利环路单管压力损失为 73872.9Pa，折合 7.5mH2O。
热源泵的总流量为 723.1t/h，本系统中热源内部压力
损失取 10mH2O，末端用户压损取 10mH2O，由此得
到此集中供热系统循环水泵的压力为 36.8mH2O。

水泵功率计算方法如下 [6]：

                                             （1）

式中： — 水泵流量，t/h； — 水泵功率，
W； — 水泵效率，取 0.7，最终得到此高校在现行
集中供热系统下的水泵功率为 105.8KW。

某高校分布式供热系统的设计与分析
孟则羽，秦周浩，闫秋会

（西安建筑科技大学，西安    710055）

［摘   要］依据某高校集中供热系统的实际工程资料，针对该传统集中供热系统的调节阀能耗占水泵总功
率高的问题，对现有系统进行了动力分布式二级泵系统节能改造设计，探究了不同零压差点位置下的水泵数量
及系统总功率的变化情况，确定了最优设计方案是将零压差点设置在热源处，此时系统总能耗为 84.1kW，相
比传统集中供热系统节能 20.5%。新系统共设置变频泵 49 台，初投资 110946 元，年净收益 29357 元，年费用
126805 元，投资回收期 3.8 年。

［关键词］集中供热系统 ；动力分布式二级泵系统 ；零压差点

基金项目：陕西省重点研发计划项目（2018SF-355）；动
力工程多相流国家重点实验室开放基金；碑林
区科技计划项目（GX1804）
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图 2   供热管网系统模型

本高校集中供热系统采用变频补水泵定压，且
定压点设置于循环水泵的吸入端，除间接供热建筑
之外最高点高差 30m，同时取 5m 的安全余量，由
此确定本系统静水压线为 35mH2O。最不利环路水
压图如图 3 所示。

由图 3 可以看出，在集中供热系统中，虽然能
够满足最远端用户的用压需求，但是近热源端的各
用户均出现供压大于所需压力（10mH2O）的情况，
这时就需要使用阻力部件进行降压节流，无疑会造
成部分能源浪费。

图 3   最不利环路水压图

3   动力分布式二级泵供热系统改造设计
3.1   设计方案的确定

由于本工程供热负荷大，热用户密度高，供热
半径小，故本文采用动力分布式二级泵系统 [7-8]。同
时因该校人流量大，系统维修不便，故用户泵均安
装于水温较低的回水管。为降低热网运行调节难度
[9]，采用定零压差点调节。均压管布置在热源端，采
取旁通管变频定压方式，定压点在均压管内 [10]。
3.2   零压差点位置的确定及水力计算

本 文 首 先 在 热 源 处 设 置 零 压 差 点， 其 后 以
1mH2O 为步长，依次设置零压差点，进行水力计算，
分析水泵配置情况，对比选择最适合本系统的零压
差点位置。

1）热源泵选型
零压差点设置在热源处时，仅需满足热源内部

的阻力损失，即热源循环泵扬程为 10mH2O，并得
出此时热源泵功率为 27.4KW。

2）用户泵选型

用户
流量 扬程 功率

用户
流量 扬程 功率

用户
流量 扬程 功率

Kg/h mH2O W Kg/h mH2O W Kg/h mH2O W
1 19197.3 23.4 1780.4 17 10474.5 19.9 829.0 33 3717.9 25.6 378.3
2 1242.5 23.4 115.5 18 10474.5 21.5 892.8 34 3712.8 26.3 388.3
3 4885.9 23.5 456.4 19 10474.5 22.1 918.1 35 9784.3 21.7 842.9
4 2793.1 25.2 279.8 20 10474.5 22.4 932.1 36 9784.3 20.5 796.4
5 11238.8 15.2 677.7 21 23813.4 21.1 1996.0 37 68580.6 21.8 5925.5
6 11238.8 15.5 693.6 22 4525.0 23.3 417.8 38 7428.4 23.3 686.4
7 22477.8 15.4 1377.9 23 6877.3 22.9 626.3 39 18799.0 23.8 1777.9
8 8477.8 24.5 824.4 24 2150.1 15.3 130.4 40 18026.8 23.9 1710.9
9 8477.8 25.4 855.5 25 9923.9 21.3 840.1 41 19568.6 23.1 1795.2

10 8477.8 23.5 791.2 26 19107.4 19.6 1490.0 42 22846.8 23.6 2139.8
11 10778.4 21.4 915.1 27 19107.4 19.9 1510.7 43 3673.2 23.4 341.6
12 6870.5 21.8 595.4 28 24128.1 21.6 2064.6 44 7346.4 23.0 670.9
13 12180.7 22.7 1099.2 29 3784.4 21.5 322.6 45 8831.0 24.0 842.6
14 12180.7 21.9 1057.5 30 20766.3 24.3 2005.6 46 8827.5 23.7 831.9
15 39217.9 20.4 3179.2 31 14833.1 21.4 1261.8 47 23482.4 23.9 2232.6
16 21843.3 19.2 1661.4 32 3817.4 25.0 378.9 48 23482.4 24.8 2311.0

总功率  56638.4W 总数量  48 个

表 1   用户泵选型参数
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以用户 35 为例，计算得到用户 35 沿管网单管
各段总压损为 52234.4Pa，折合 5.3mH2O，用户资用
压头为 10mH2O，则用户泵扬程为 21.7mH2O，并得
出水泵功率为 842.9W。各用户泵的扬程如表 1 所示。

通过表 1 可知，当零压差点设置在热源处时，
系统需要设置用户泵 48 个，总功率 56.6kW，系统
水泵设计总功率为 84.1kW。零压差点位于其他位置
时的水泵配置情况，如表 2 所示。

表 2   不同零压差点位置水泵配置情况统计

热源泵扬程
mH2O

水泵总功率
kW

水泵数量
台

热源泵扬程
mH2O

水泵总功率
kW

水泵数量
台

10 84.1 49 23 84.2 49
11 84.1 49 24 84.3 49
12 84.1 49 25 84.3 45
13 84.1 49 26 84.5 45
14 84.1 49 27 84.8 45
15 84.1 49 28 85.0 45
16 84.1 49 29 85.4 41
17 84.2 49 30 85.9 38
18 84.2 49 31 87.0 28
19 84.2 49 32 88.6 23
20 84.2 49 33 90.7 9
21 84.2 49 34 93.2 5
22 84.2 49 35 96.0 2

由表 2 可以知，当热源泵扬程为 25mH2O 时，
系统水泵数量减少为 45 台，为了探究具体变化情况，
在热源泵扬程为 24mH2O 到 25mH2O 之间将步长缩
短至 0.1mH2O，并结合不同热源泵扬程时的水泵配
置情况，绘制得到图 4。

图 4   不同热源泵扬程时水泵总功率及水泵数量

由图 4 可知，当零压差点位于热源处时，热源
泵扬程为 10mH2O，系统水泵数量为 49 台，总功
率 84.1kW，随零压差点位置后移，热源泵扬程为
25mH2O 之前，系统总功率缓慢增加，而当热源泵
扬程为 25mH2O 时，系统的总水泵数量减少为 45 台，
热源泵扬程为 25mH2O 之后，系统总功率增速加快，
最终维持在传统集中供热系统热源泵的功率水平，
系统水泵的数量逐渐减少。分析局部放大图，当热

源泵扬程为 24.4mH2O 和 24.5mH2O 之间某点时，恰
好可以满足最近端用户的压力需求而不需要设置用
户加压泵，此时系统无节流损失。

图 5、6 为 热 源 泵 扬 程 分 别 为 24.4mH2O 和
24.5mH2O 时最近端用户 5 的水压图。由图 5 可知，
此时管网水压尚不能完全满足用户 5 所需，仍需用
户自行设置 0.15mH2O 的用户泵。由图 6 可知，此
时管网水压已经高于用户所需压力，因此需要使用
阀门消耗掉多余的压力，两种情况下的零压差点均
位于用户 5 之后。

图 5   热源泵 24.4mH2O 时用户 5 水压图

图 6   热源泵 24.5mH2O 时用户 5 水压图

4   供热系统节能性及经济性分析
4.1   传统供热系统的调节阀能耗

通过对该高校管网修建记录的检索，计算。最
终得到此管网区调节阀能耗为 39039.8W，因循环泵
功率为 105769.5W，则传统供热系统的调节阀能耗
占比为 37.9 %。
4.2   两种供热系统节能对比

为了对比动力分布式供热系统相比于传统集中
式供热系统的节能情况，定义节能率的概念，节能
率是指传统集中供热系统与动力分布式供热系统的
运行总功率差值和传统集中供热系统运行总功率的
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比值，具体数学表示如下：

                                         （2）

式中： 为传统供热系统运行总功率，kW；

为动力分布式供热系统运行总功率，kW。以零

压差点在热源处为例，计算得到节能率为 20.5%。
4.3   初投资

本工程的初投资主要为变频泵采购费和安装人
工费，变频泵型号与供热系统改造前相同，调节阀
成本为 900 元 /kW，水泵成本为 300 元 /kW[11]，系
统总功率 84.1kW，考虑到人工安装调试费用，计算
总初投资放大 10%，得到零压差点在热源处的系统
初投资为：

4.4   年费用

系统年费用计算公式为：

                                               （3）

式中：C 为初投资，元；N 为水泵使用年限，年；
T 为年运行费用，元。

对本系统而言，年运行费用主要为供暖期运行
产生的电耗消费，年运行费可以表示为：

                                               （4）

式中：No 为水泵的电机功率，kW；Th 为全年
采暖时间，h；为当地电价，kW·h。当地电价取 0.58
元 /kW·h，全年采暖天数 102 天，水泵使用年限为
15 年，以零压差点位于热源处为例计算年运行费用
为 119409 元，故系统年费用为 126805 元。
4.5   年净收益

年净收益 J 的计算方法如下：

                        （5）

式中： 为全年供热系统循环水泵的相对电耗

量； 为全年采暖天数，天。石兆玉 [11] 提出了我国

20 个城市的全年供热系统循环水泵相对电耗，其中
该地指标值为 0.754，以零压差点位于热源处为例进
行计算，年净收益为 29357 元。
4.6   综合分析

将不同零压差点位置时的系统初投资、年运行
费用、年净收益、年费用及节能率放在一起综合分析，
绘制节能性与经济性综合分析图，如图 7 所示。

1） 从 节 能 方 面 看， 随 零 压 差 点 后 移，
24.4mH2O 之前节能率缓慢下降，超过该点后降幅增
大，主要原因是该点之后用户泵逐渐停止运行，热
源泵功率增加，同时近端用户压力逐渐增大，所需

消耗掉的压力也随之增加，系统节能率因此而迅速
下降。由此可得，零压差点位置越靠近热源处，系
统的节能性越强。

图 7   节能性与经济性综合分析

2）从经济性方面看，各项经济评价指标走势基
本相同，在热源泵扬程 24.4mH2O 之前均缓慢上升，
在此之后增幅变大，主要原因是用户泵数量减少，
热源泵功率逐渐增加，且后者增加速度大于前者减
少速度，表现在宏观方面是系统总功率逐渐上升，
导致系统的初投资与运行费用上升，因此零压差点
越靠前，对经济性评价的正向作用越强。

综合来看，将零压差点设置在热源处是相对最
优的，此时初投资与净收益之商，即投资回收期为 3.8
年。
5   结论

1）通过前期的供热资料调研，计算校核了该项
目的基本供热数据，得到设计热负荷 19.1MW，年
耗热量 129545.5GJ，热源循环泵功率 105.8kW，并
绘制了最不利环路水压图，分析表明传统集中供热
系统会导致近端用户出现供压大于需压现象，不利
于节能。

2）分析了分布式供热系统水泵配置及系统总功
率和零压差点的位置变化规律，发现随零压差点位
置的后移，系统水泵总数量由保持不变到逐渐减少，
而系统总功率随水泵数量的减少而迅速增加。通过
进一步细化发现热源泵扬程为 24.4mH2O 前系统管
网尚不能满足近端用户所需压头。

3）探究发现了原供热系统的调节阀能耗为
37.9%，且分布式二级泵系统的零压差点在热源处
相对最优，系统总功率 84.1kW，相比改造前节能
20.5%，共配置 49 台变频泵，系统初投资 110946 元，
年净收益 29357 元，年费用 126805 元，投资回收期
3.8 年。
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0   引言
区域供冷供热系统是指针对于一定区域内的建

筑群，在集中能源站制取冷热水，通过输配管网输
送到各建筑内，从而满足用户冷热需求的系统。随
着我国经济社会的不断发展，大型建筑群不断建设，
对能源供应有了更高的要求。区域供冷供热系统因
其高效、节能的优势受到了越来越多的关注 [1]。

在我国建筑总能耗中，暖通空调能耗约占 30%-
50%[2]，而空调运行能耗的 35% ～ 45% 为风机水泵
能耗，在这部分能耗中 , 40% 以上又被各种调节阀
门所消耗 [3]。区域供冷供热系统外网管线长，供能
范围广，能耗高，存在着巨大的节能潜力。

空调水系统常用的控制方法有定压差控制和定
温差控制。定温差控制虽然节能效果要优于定压差
控制，但其信号传递相对的滞后，控制的准确性较
差 [4]。定压差控制准确，比较常用。但由于空调绝
大部分时间都处于部分负荷工况，压差值设定偏大，
造成末端阀门开度偏小，极大的增加了输配能耗，
而且如果末端阀门控制方式不当，也会出现 “ 大流
量，小温差 ” 问题。

为了弥补定压差控制的不足，变压差控制成为
目前空调冷冻水系统研究的热点。Xinqiao Jin 等 [5]

通过仿真证明了优化控制压差可以减少输配能耗，
过渡季节采用同时优化控制压差和供水温度的控制
策略可使冷冻水二次泵节能 55.95%。Zhenjun Ma 和
Shengwei Wang[6] 通过高层建筑空调冷冻水管网仿真
模拟，得出同时优化控制压差和水泵序列有较好的
节能效果，春季水泵能耗可节约 32.43%。卢帆 [7] 通
过 TRNSYS 仿真对比了六种冷冻水系统控制方式，
得出 6—8 月份采用房间负荷和最不利热力环路上

最大阀门的开度联合设定压差值的控制方式比定速
水泵节约 76.8% 的能耗。Zhao Tianyi[8] 等通过实验
对比了六种策略得出基于最不利热力环路阀门开度
的变压差控制策略节能最好，水泵能耗节能率可达
58%。黄庆 [9][10] 分别建立了一次泵和二次泵变流量
水系统仿真模型，提出基于最大阀位支路二通阀全
开的变压差设定值优化策略，通过仿真均验证了变
压差控制的节能性。清华大学 Jiewen Deng 等 [11] 通
过升降压差来控制全开的空调末端阀门数量保持在
设定值，证明此控制方式节能率可达 34.7%。

以上研究多基于仿真模拟，较少基于实验；而
且主要研究对象为中央空调的冷冻水系统，不适用
于区域供冷供热这样的大型输配系统。本文首先提
出一种基于预测的变压差控制技术，以重庆市某区
域供冷供热系统为实验平台，通过实验测试，建立
预测模型，并与之前定压差控制运行情况进行对比，
证明其优越性和节能性。
1   基于预测的变压差控制技术

变压差控制技术是在定压差控制的基础上发展
起来的。通过优化压差设定值，使其在满足所有用
户热力需求的基础上，尽量最小。随着压差设定值
的降低，末端阀门的开度随之增大，阀门消耗的压
头减少，有效地节约了输配能耗。

目前，大多数变压差控制研究是根据末端阀门
开度来优化压差设定值，保持最不利热力末端阀门
开度信号或开度最大的阀门开度在一个较大的范围
或全开。由于末端阀门开度的调节具有滞后性，且
区域供冷供热系统管线长，末端阀门开度值只能在
用户末端采集，能源站无法实时监测，因此不适用
于此策略。而且目前研究较多的方法是每隔一定的

区域供冷供热系统外网变压差控制技术研究
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（1. 重庆大学 土木工程学院，重庆    400045；2. 科技部低碳绿色建筑国际联合研究中心，重庆    400045；

3. 中国建筑设计研究院有限公司，北京    100044；4. 重庆市江北嘴水源空调有限公司，重庆    400023）

［摘   要］针对区域供冷供热系统供热工况外网出现的 “ 大流量，小温差 ” 和 “ 旁通逆流 ” 问题，提出了适
合区域供冷供热系统基于预测的外网变压差控制技术。将其应用于重庆市某区域供冷供热系统，建立了变压差
技术模型，并对其工程运行效果进行了评价。结果表明：变压差控制下外网供水温度基本可维持在 43.2℃以上，
供回水温差可达到 5.5℃以上，主机平均负荷率在 77% 以上，压差设定值优化后能稳定控制在 0.16MPa 以下。
对比日供热量曲线相同，控制方式不同的两天，08:00—17:00 这个时间段变压差控制策略比原先的定压差控制
外网循环泵节能约 50.2%，节省电费 3414.39 元，节能量显著。

［关键词］区域供冷供热系统 ；大流量，小温差 ；变压差控制 ；预测模型 ；节能
［中图分类号］TU995



第二十二届全国暖通空调制冷学术年会（2020）文集供暖 Heating

| 建筑环境与能源 | 2020年第10期54

时间来测量一次阀门开度，根据阀门开度测量值是
否满足最佳阀位域来升降一定的压差△ P，当负荷
突变时，无法及时将压差值优化至最佳值，会造成
一定的能耗浪费或供能不足。

据此提出一种基于预测的变压差控制技术，其
流程如图 1 所示，整个过程分为预测模型建立和变
压差控制两部分。首先确定各时刻的最不利热力末
端和影响压差设定值的关键参数，根据最不利热力

末端的阀门开度调节压差设定值。直到最不利热力
末端阀门开度在最佳阀位域时，记录下此时的压差
设定值和关键影响参数等数据。大量实验，记录大
量数据，分析关键参数与压差设定值之间的关系，
建立预测模型。然后每隔一定的时间，根据实时测
得的关键参数物理值输入到预测模型，得出压差预
测值，进行变压差控制。
2   工程概况及实验内容
2.1   工程简介

本研究选取重庆市某区域供冷供热项目能源站
为实验平台，其供冷供热范围约为 244.38 万平方
米建筑面积，总投资约 8.05 亿元。设计冷负荷为
187517kW，热负荷为 85465kW。站内共有 10 台同
型号江水源热泵机组，8 台双工况冷水机组和冰蓄
冷设备作为冷热源。夏季白天由江水源热泵 + 融冰
的供冷形式，夜晚采用双工况机组进行蓄冰；冬季
由江水源热泵进行供热。

图 2 为 冬 季 工 况 输 配 系 统 原 理 图。 其 为 典
型的二次泵系统，外网采用定供回水干管压力的
控制方式。通过补水泵控制外网回水干管压力为
0.75±0.02MPa，定外网供水压力 0.95MPa 来控制外
网循环泵的频率，其作用等同于空调水系统常用的
定干管压差控制，即将干管压差控制在 0.20±0.02MPa
范围内。选用 8 台大型的外网循环泵，每台水泵的
额定流量为 2450m3/h，额定扬程为 65m，额定功率
为 560kw，外网将水供到用户后通过板换将冷热量
传递给用户。

图 2   输配系统原理图

2.2   冬季工况外网运行情况

对能源站外网冬季运行情况进行调研，选取
2019 年 12 月 9 日到 12 月 15 日一周的运行数据进
行分析，发现如下问题。

2.2.1   “ 大流量，小温差 ” 现象严重
能源站冬季设计外网供水温度 45℃，回水温度

37℃，温差 8℃。但实际运行的过程中温差往往只
有 3~5.5℃，休息日（即 12 月 14 日和 12 月 15 日）

图 1   变压差控制流程图
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甚至只有 1.5~2.5℃，如图 3 所示，存在严重的 “ 大
流量，小温差 ” 现象，极大地增加了输配能耗。
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图 3   外网供回水温差
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图 4   外网供水温度

2.2.2  供水温度明显不足

由于外网的 “ 大流量 ” 造成部分回水经过旁通
管直接流向供水，影响供水温度。如图 4 所示，机
载热泵出水温度设置为 45℃，而外网供水温度一般
只有 41~44℃，有时甚至低于 41℃。供水温度的降
低将导致用户侧板换的效率降低。

2.2.3  主机负荷率偏低
一次泵侧为了弥补外网的大流量，往往采用加

开主机的策略，导致主机负荷率偏低。如图 5 所示，
主机平均负荷率在 65%~80% 居多，有时甚至不到
60%，较低的负荷率严重影响主机能效。
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图 5   主机平均负荷率

2.3   末端用户运行概况

图 6 为 2019 年冬季能源站供热的外网系统图，
可以看出末端用户绝大多数为办公建筑和银行建筑，
只有少部分为商业或其他建筑。对所有用户运行情
况进行调研，结果如下。

2.3.1   末端用户运行温差
调研五个时刻用户板换一次侧供回水温差，结

图 6   外网系统图
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果如图 7。可以看出，超过半数用户的平均供回水
温差未达 8℃，多个用户甚至未达 4℃。其中，办公
类用户温差普遍较大，运行较好。主要因为这些建
筑注重节能，且大多数用户板换一次侧装有电动调
节阀。银行用户 5 运行最差，其板换的一次侧为电
动通断阀，只能全开或全关，控制方式有误，因此
流量大，温差往往只有 1~2℃。剧院用户在板换一
次侧只有手动调节阀，不能随负荷变化自动调节流
量，存在严重的 “ 大流量，小温差 ” 现象。
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图 7   不同用户末端供回水温差

2.3.2   末端板换一次侧阀门种类
用户板换一次侧阀门种类有手动调节阀，电动

调节阀，电动通断阀三种。其中电动调节阀效果最
好，例如办公用户 4,5 等。手动调节阀效果较差，
例如剧院用户。办公用户 1,3 虽然也是手动调节阀，
但其阀门开度设置较低，控制效果也较好。电动通
断阀效果最差，像银行用户 5，温差只有 1~2℃。

2.3.3  末端板换一次侧阀门开度
对装有电动调节阀用户阀门开度进行调研，结

果如下。在各用户开机时间（每日 8:00—9:30），
负荷较大，因此阀门开度较大，有些用户甚至手
动调至全开。当末端用户水系统中水温升至稳定
后，阀门开度开始降低，大多用户阀门开度维持在
20%~40%，银行用户 3 在 40% 多。阀门开度小，表
明外网供回水压差设置过大，有较大的节能潜力。

通过对用户的调研可以得出，造成外网 “ 大流
量，小温差 ” 和 “ 旁通逆流 ” 问题的主要原因为部
分末端板换一次侧未装电动调节阀导致流量不能随
负荷有效变化和外网控制方式不当造成的控制压差
设定值过大。因此外网采用变压差控制是非常必要
的。
2.4   实验工况及最不利热力末端

最不利热力末端指对管网压差要求最高的末端
用户，与其在水系统中所处位置、各用户负荷变化
情况、管网水力特性等因素相关。由于本项目末端

多为办公建筑和银行建筑，负荷特性较稳定，因此
最不利热力末端也较稳定。

根据调研结果，剧院用户瞬时负荷大，处于最
不利水力末端。所以当给剧院用户供热时，其为最
不利热力末端。但其使用率低，且未装电动调节阀。
剧院用户有一个自助餐厅每天 12:00—14:00，18：
00—20:00 工作，此时间段内剧院用户为最不利热力
末端，需满足其流量需求。

除剧院用户外，银行用户 3 供热负荷也较大，
且对室内热环境要求较高，处于支路上，水力不利
位置。而且其板换一次侧阀门开度也比其他用户较
高，因此剧院用户不运行时，银行用户 3 为最不利
热力末端。

开机时间，即每日 8:00—9:30，负荷较大，各
用户阀门开度基本全开，无法根据阀门开度确定压
差设定值。因此可将本实验分为四个工况，如表 1。
2.5   最佳阀位域

最佳阀位域指在满足用户热力需求的基础上，
阀门耗能尽量最小的阀门开度范围。银行用户 3 的
阀门在开度为 70% 以上时，流量随开度变化较小，
另外考虑供能安全，将上限设置为 90%。因此同
时考虑节能和供能的安全稳定，最佳阀位域设置为
70%~90%。

表 1   实验工况

工况 时间 最不利热力末端
1 剧院用户运行时 剧院用户

2
剧院用户不运行，每日开机时间

（每日 8:00—9:30）
\

3
剧院用户仅自助餐厅运行

（每天 12:00—14:00 和 18:00—20:00）
\

4 其他时间 银行用户 3

2.6   关键影响参数

本系统输配外网为闭式系统，其压力和流量满
足式 (1)；瞬时供热负荷满足式 (2)。式 (3) 为水体积
流量和质量流量的换算公式。

2P SL∆ =                                                         （1）
Q cm t= ∆                                                          （2）
m Lρ=                                                           （3）
式中： P∆ 为供回水压差，Pa；S 为管网阻抗，

7kg m ；L 为水的体积流量， 3m s ；Q 为冷热负荷，
kW ；c 为水的比热，一般取 4.2kJ kg)(℃  ；m 为水

的质量流量， kg s ； t∆ 为供回水温差，℃； ρ 为
水的密度，一般取 1000 3kg m 。

根据式 (1)(2)(3)，可得出干管供回水压差和瞬

时热负荷的关系，见式 (4)。其中 c， ρ 为定值。实
验时将最不利热力末端阀门开度控制在 70%~90%，

S 值在维持在 7000~14000 7kg m 之间，供回水温差
维持在 5.5~7.0℃之间。供回水干管压差与瞬时热负
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荷的预测模型可近似为二次函数关系。因此本研究
将瞬时热负荷作为影响压差设定值的关键参数。

2
2 2 2

SP Q
c t ρ

∆ =
∆

3   实验结果
3.1   预测模型

由于工况 1，2 和 3 无法监测到最不利热力末端
阀门开度，且运行时间占比较少，因此仍采用定压
差控制。通过实验测试，工况 1 设置 0.20MPa，工
况 2 和工况 3 设置 0.14MPa，可满足末端用户需求。

工况 4 按照图 1 所示流程建立预测模型。最不
利热力末端为银行用户 3，关键影响参数为瞬时热
负荷，最佳阀位域为 70%~90%。用二次函数对实验
数据进行拟合，当 15000kW≤Q≤35000kW 时，可得
预测模型如图 8。且为了保障供能的安全，模型计
算压差值向上取 0.01Mpa，如式（5）。其中 R2 值

较低一方面是因为管网阻抗 S 和供回水温差 t∆ 不
是一个定值，式 (4) 只是一个近似的二次函数；另
一方面是因为本系统的控制压差值是在设定值上下
0.02MPa 范围波动，也会造成误差。而拟合模型就
是在波动值间取误差平方和最小的中间值，因此适
用于本系统压差设定值的预测。
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图 8   供回水干管压差与热负荷的回归曲线

10 2 6

2

2.010 10 5.879 10
0.120( 0.63)

P Q Q
R

− −∆ = × − ×

+ =

式中：15000kW≤Q≤35000kW。
表 2   不同工况压差预测模型

工况 干管压差设定值△ P/MPa
1 0.20
2 0.14
3 0.14
4 10 2 62.010 10 5.879 10 0.120P Q Q− −∆ = × − × +

3.2   运行改情况

选取各时段压差设定值与模型预测压差值相似
的测试日作为变压差控制工况，与之前的定压差控

制方式相比得出其改善情况。图 9 为 2020 年 1 月
13 日 08:00—17:00 的压差实际运行值和模型预测值，
两者各时段值近似，因此把测试日 2020 年 1 月 13
日的运行情况作为变压差控制工况，2019 年 12 月 9
日到 12 月 15 日一周的平均值作为定压差控制工况，
进行比较，有较大的参考意义。

3.2.1   干管压差设定值优化情况
由图 9 可知，优化后压差基本都在 0.16MPa 以

下，在下午负荷较小时，甚至降到了 0.1MPa 以下，
与之前 0.2MPa 定压差控制相比优化作用明显。
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图 9   不同控制方式的压差设定值

3.2.2   外网供水温度改善情况
如图 10 所示，采用变压差控制技术，外网供水

温度改善明显，基本在保持在 43.2℃以上，甚至可
达到 44℃。尤其在下午时间段，改善显著。供水温
度的提高有利于改善用户板式换热器的换热效率，
提高其换热系数。
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图 10   不同控制方式的外网供水温度

3.2.3   外网供回水温差改善情况
如图 11，采用定压差控制，一周运行温差平均

值只有 3~4.5℃。采用变压差控制技术，外网供回水
温差明显提高，基本保持在 5.5℃以上，比定压差控
制一周平均值提高 2~3℃，“ 大流量，小温差 ” 现象
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改善明显。
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图 11   不同控制方式的往外网供回水温差

3.2.4  主机负荷率改善情况
如图 12 所示，变压差控制主机平均负荷率远高

于定压差控制，有时甚至大于 85%。主机负荷率的
提高有助于提高主机能效。

通过以上四个方面的对比，可以得出本文提出
的变压差控制可以明显改善定压差控制造成的运行
问题，有较好的运行效果。
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图 12   不同控制方式的主机平均负荷率

3.4   节能情况

选取日供热量曲线相同，外网控制方式不同的
两天进行比较，得出输配系统的节能量。图 13 为
2020 年 12 月 27 日和 2020 年 1 月 13 日的日供热量
曲线图，两天各时段供热量相似，对比有较强的参
考意义。

对比两个工况外网循环泵在 08：00—17：00
时间段的总耗电量，如表 3 所示，可以得出供热量
相似的情况下，变压差控制策略比之前的定压差
控制策略外网循环泵节电 3618.98kWh，节能率约
为 50.2%。根据重庆市阶梯电价要求，计算出 08：
00—17：00 时段可节省电费 3414.39 元，节费量显著。
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图 13   日供热量曲线图

4   结论
本文提出一种适合区域供冷供热系统基于预测

的变压差控制技术，并应用于重庆市某区域供冷供
热系统，建立变压差技术模型，对其工程应用效果
进行了评价，结论如下：

1）调研发现其存在严重的 “ 大流量，小温差 ”
和 “ 旁通逆流 ” 现象，造成外网供水温度不足，主
机负荷率偏低，外网循环泵耗能严重等问题。这些
问题的主要原因为部分末端板换一次侧未装电动调
节阀导致流量不能随负荷有效变化和外网控制方式
不当造成的控制压差设定值过大。

2）与定压差控制相比，变压差控制运行效果
较好。外网供水温度基本可维持在 43.2℃以上，供
回水温差比定压差控制一周平均值提高 2~3℃，压
差设定值基本优化在 0.16Mpa 以下，主机负荷率在
77% 以上。

3）节能量显著。通过对比得出 08:00—17：00
这个时间段，变压差控制策略比原先的定压差控制
外网循环泵节能约 50.2%，日节省电费约 3414.39 元。

 本文提出的变压差控制技术可操作性强，适用

2019.12.27 2020.1.13
节电量

/kwh
节能率

/%
电费单价
/( 元 /kwh)

节省
耗电量 耗电量 电费

/kwh /kwh /( 元 )
控制方式 定压差控制 变压差控制 \ \ \ \

8：00—12：00 3661.93 1743.94 1917.99 52.4 1.109885 2128.75
12：00—14：00 1680.05 934.02 746.03 44.4 0.755821 563.87
14：00—17：00 1870.97 916.02 954.96 51.0 0.755821 721.78

总计 7212.95 3593.97 3618.98 50.2 \ 3414.39

表 3   不同控制方式外网循环泵耗电量对比
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范围广，运行效果良好，节能显著，对其他同类型
工程有较强的参考价值。
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0   引言
冬季供暖是我国北方地区重要的民生工程，而

能源与环境问题要求清洁供暖是必然选择。太阳能
作为最具发展潜力的可再生清洁能源之一，太阳能
供暖是继太阳能热水之后最有可能在我国普及推广
的太阳能热利用技术。但是太阳能供暖具有季节性
使用明显、系统使用率低和季节需热与太阳能辐射
量不匹配等问题 [1]。浅层地热能是近年来发展较快
的一种清洁能源，其储量大、稳定性好、可循环利
用等优点，成为具有现实竞争力的新能源，“ 十三五 ”
期间，国家大力推广浅层地热能的开发利用 [2]。

在我国北方地区，大量的建筑用热远大于用冷
需求，单纯的地源热泵系统由于土壤热平衡问题而
使其应用受到限制。太阳能跨季节储热供热技术的
应用很好的实现了太阳能和地源热泵系统的互补增
益，众多学者对该技术做了详细的应用研究 [3-8]。但
是在严寒地区太阳跨季节储热供热技术的应用研究
较少，本文对严寒地区建立的太阳能跨季节储热供
热系统开展试验测试及性能预测研究，以期对该技
术在严寒地区的推广应用提供依据。

图 1  办公建筑实物图

1   系统概况

本文中太阳能跨季节储热供热系统（SSSH 系统）
建设在河北省张家口市的高海拔乡村，该地区属于
严寒地区，太阳能资源丰富，全年只需供热。该系
统满足某办公建筑中约 500m2 的供暖面积（如图 1）
而设计。根据当地供热需求，将系统分为供热季和
非供热季两种运行模式。供热季时间为 10 月 15 日
到次年的 4 月 15 日，长达半年，其余半年时间为非
供热季。

图 2  系统原理图

该 SSSH 系统原理如图 2 所示，图中只标记了
主要设备及控制阀门，热量表和温度传感器等计量
器件在图中未标注。该系统主要设备有太阳能集热
器、集热水箱、热泵机组、风机盘管、储热地埋管
和各种循环泵。在非供热季时，太阳能集热器将收
集到的热量通过集热循环泵暂存到集热水箱中，集
热水箱中的水随着温度升高，达到储热条件时，储
热循环泵启动，水箱中的高温水通过地埋管将热量
储存到土壤中，完成储热循环；供热季时，集热水

太阳能跨季节储热供热系统性能研究
左春帅 1，樊海鹰 2，王恩宇 1

（1. 河北工业大学，天津    300401；2. 怀安县住房和城乡建设局，怀安    076150）

［摘   要］本文以张家口某严寒地区办公楼中的太阳能跨季节储热供热系统（SSSH 系统）为研究对象，对
集热（储热）启 / 停控制条件、供热性能和地温变化等进行了研究。试验结果表明，集热启 / 停温差增大，集
热效率降低；储热启动温度增大，集热效率和储热效率均下降。模拟预测结果表明，随着集热（储热）启动温度、
停止温度或启停温差的增大，集热（储热）效率均会降低，而集热（储热）循环能效比会增大。储热启动温度
平均每升高 1℃，集热效率和储热效率平均下降 0.7% 和 0.3% ；集热启 / 停温差每增大 1℃，集热效率平均下降
1.7%，而集热循环能效比增加 2.0%。供热季热泵机组 COP 和系统 COP 分别为 3.4 和 3.1；地温由初始的 6.12℃
经过储热 - 供热完整循环，最终地温为 6.91℃，满足系统长期稳定运行要求。

［关键词］地源热泵 ；太阳能 ；跨季节储热 ；运行性能 ；TRNSYS
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箱将太阳能集热高温水通过热泵机组冷凝器侧直接
供给风机盘管，当集热水箱进入冷凝器侧的水温低
于机组设定值时，热泵机组启动，实现太阳能 + 热
泵 机 组 为 末 端 供 热。 当 地 气 候 严 寒，0-50m 平 均
初始地温只有 6.12℃，低于哈尔滨的 7℃和沈阳的
10.5℃ [5]。为了降低成本，该 SSSH 系统采用水作为
换热工质，由于较低的初始地温不足以进行换热，
故采用先储热后供热的运行模式。该系统的主要设
备性能参数见表 1。

表 1   系统主要设备性能参数表

设备名称 型号及主要参数

热泵机组 型号 YVW50；制热量 50kW；制热功率 11.8kW；能
效等级 2 级

集热水箱 不锈钢水箱；内 304 外 201；2m×2m×2m

太阳能集热器 太阳雨；无极超导热管；型号 58-1800/30
数量 20 组

储热地埋井 高密度 PE 管；埋深 50m；井数 12 口；双 U；井间
距 2.5m

风机盘管
集热循环泵
储热循环泵
末端循环泵
地源循环泵

FP68×4；FP85×3；FP102×9
定频；220V；杨程 15m

定频；50Hz；额定功率 0.65kW
变频；50Hz；额定功率 1.5 kW
变频；50Hz；额定功率 1.5 kW

2   非供热季系统性能研究
2.1   非供热季系统试验性能分析

主要对集热循环和储热循环的启 / 停控制条件
对集热性能和储热性能的影响做了研究分析，试验
时间及对应集热（储热）启 / 停控制条件如表 2 所示。

表 2   系统控制条件汇总

日期 集热启 / 停条件 储热启 / 停条件

5/01-5/07 8℃ /4℃ 45℃ /5℃

5/08-5/14 9℃ /4℃ 45℃ /5℃

5/15-5/22 7℃ /4℃ 45℃ /5℃

5/23-5/28 10℃ /4℃ 45℃ /5℃

5/29-6/14
6/15-6/20

10℃ /4℃
10℃ /4℃

40℃ /5℃
35℃ /5℃

注：表中集热启 / 停条件 8℃ /4℃，表示当集热器温

度与集热水箱底层温度的温差大于等于 8℃时，集热循环

泵启动，小于等于 4℃时集热循环泵停止；储热启 / 停条

件 45℃ /5℃，表示当集热水箱温度大于 45℃时，储热循

环泵启动，温差小于 5℃时，储热循环泵停止，其他控制

条件同理。

太阳能集热器集热效率 aη 储热效率 sη 通过式
（1）和式（2）计算得到。

t

1000a
a

Q
A G

η =
⋅ ⋅                                                       （1）

式中：Qt 为太阳能集热量，kJ；Aa 为太阳能集
热器面积，m2；G 为接收到的太阳辐照量，MJ/m2。

c
s

t

Q
Q

η =                                                             （2）

式中：Qc 为储存在地下的热量，kJ。
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图 3   不同集热控制条件下的集热效率对比

试验期间设置了 7℃ /4℃、8℃ /4℃、9℃ /4℃
和 10℃ /4℃四种集热启 / 停控制条件，在每种集热
启 / 停控制条件下选取了 4 天气象条件良好的试验
数据做对比分析，其结果如图 3 所示。停止温差均
为 4℃的条件下，随着启 / 停温差的增大，平均集热
效率缓慢下降，启动温差从 7℃变为 10℃时，集热
效率从 0.494 下降为 0.470。可见，启 / 停温差间隔
平均每增大 1℃，平均集热效率降低 1.6%。
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图 4   不同储热控制条件下集热（储热）性能对比

设置集热启 / 停条件恒定为 10℃ /5℃，在储热
启 / 停控制条件为 35℃ /5℃、40℃ /5℃和 45℃ /5℃
下各自做 5 天储热试验。如图 4 所示，储热效率均
高于 0.95。这是由于土壤温度较低，且太阳能的集
热量全部用于储热，唯一的热损失是水箱向周围环
境散热。随着储热启动温度的增大，水箱平均温度
上升，造成了一定的热量累积现象，向周围环境散
热加大，所以随着启动温度的增大，储热效率下降。
储热控制条件变化引起的水箱温度变化也影响了集
热效率。储热启 / 停条件从 35℃ /5℃时的 0.566 变
化到 45℃ /5℃时的 0.482。储热启动温度每升高 1℃，
集热效率大约下降 1.5%，储热效率下降 0.4%。
2.2   非供热季仿真模拟研究
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2.2.1   仿真模型的建立与校验
本文运用 TRNSYS 仿真模拟软件对系统进行模

拟预测。根据该 SSSH 系统各个设备的实际运行工
况参数，建立仿真模型并进行参数设置，模拟过程
中的集热（储热）启 / 停条件表示含义与表 2 中同理。

首先从热量、电耗和地温变化进行试验和模拟
的数据对比，以验证仿真模型的可靠性。表 3 中列
出了 5 月 1 日 —7 月 31 日为期三个月集热量、储热
量、总电耗和太阳辐射量的试验值和模拟值比较，
其误差最大为 7.60%。图 5 中给出了地温试验值和
模拟值对比，误差基本保持在 10% 以内。综上，该
仿真模型可以用于试验系统来进行模拟计算。

表 3   试验值与模拟值对比表

参数 集热量 /kWh 储热量 /kWh 总电耗 /kWh 太阳辐射量 /kWh

试验值 12252.38 11945.94 648.31 27110.21

模拟值 12966.01 12087.14 697.60 27684.15

误差 5.82% 1.18% 7.60% 2.12%
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图 5   地温试验值和模拟值对比图

2.2.2   不同储热控制条件下的集热（储热）性
能

系统在每种储热启 / 停条件下进行完整非供热
季运行，运行结果整理如图 6- 图 9 所示。
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图 6   不同储热控制条件下的热量和电耗

25 /5℃ ℃ 30 /5℃ ℃ 35 /5℃ ℃ 40 /5℃ ℃ 45 /5℃ ℃
0.50

0.55

0.60

0.65

0.70

0.75

0.80

0.85

0.90

0.95

效
率

储热启/停条件

 集热效率
 储热效率

 

图 7   不同储热控制条件下的集热（储热）效率

为了分析系统运行性能，引入能效比的概念。

集热循环能效比 aα 和储热循环能效比 sα 分别由式
（3）和式（4）计算得到。

3600
t

a
t

Q
P

α =
⋅                                                   （3）

式中：Pt 为集热循环泵耗电量，kWh。

3600 ( )
c

s
t c

Q
P P

α =
⋅ +                                        （4）

式中：Pc 为储热循环泵耗电量，kWh。
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图 8   不同储热控制条件下的集热（储热）循环能效比

图 6 为整个非供热季不同储热启 / 停条件下的
集热量、储热量和集热（储热）耗电量对比。随着
储热启动温度的增大，各项指标均减少。这是因为
储热启动温度越高，水箱平均温度越高，向周围环
境散失的热量越多。图 7 给出了整个非供热季的集
热效率和储热效率随储热启 / 停条件的变化。随着
储热启 / 停条件由 25℃ /5℃变为 45℃ /5℃，集热效
率和储热效率分别下降了 13.02% 和 6.19%，储热启
动温度平均每升高 1℃，集热效率和储热效率分别
下降 0.7% 和 0.3%。图 8 表明，随着启动温度的增大，
集热循环能效比呈先上升后缓慢下降，而储热循环
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能效比先缓慢上升后几乎不变。所以并不是集热（储
热）效率和热量越高越经济，在优化集热（储热）
启 / 停控制条件时，要同时兼顾效率和能效比。
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图 9   不同储热控制条件下的地温变化

图 9 表示，储热启 / 停控制条件由 45℃ /5℃变
为 25℃ /5℃，非供热季结束时的地温由 11.41℃变
为 12.65℃。可见储热启 / 停控制条件对地温有比较
显著的影响。

2.2.3  不同集热控制条件下的集热性能
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图 10   不同集热控制条件下的集热效率
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图 11   不同集热控制条件下的集热循环能效比

设置储热启 / 停控制条件恒定为 25℃ /5℃，图

10 和图 11 给出了不同集热启 / 停条件下进行完整非
供热季运行时集热效率和集热循环能效比的变化。
当集热启动温度一定时，随着集热停止温度的增大，
集热效率减小，而集热循环能效比增大；当集热停
止温度一定时，随着集热启动温度的增大，集热效
率减小，而集热循环能效比增大；当集热启停温差
相同时，随着启停温度的增大，集热效率降低，而
集热循环能效比增大。集热启 / 停温差每增大 1℃，
集热效率平均下降 1.7%，集热循环能效比增加 2.0%。
3   供热季系统仿真模拟研究
3.1   供热负荷计算

将集热启 / 停条件设置为 7℃ /4℃，储热启 / 停
条件设为 25℃ /5℃，在以上非供热季控制条件下完
成储热，然后对供热季运行性能进行模拟预测。

将供热建筑分为两个供热区，供热一区为办公
区，供热面积为 340 平方米，供热二区为卫生院，
供热面积为 160 平方米。供热温度设置为 20℃，相
对湿度为 45%。
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图 12   全年负荷曲线变化图

图 11 给出了建筑负荷曲线变化图。图中正值表
示为冷负荷，负值表示为热负荷。一区供热面积大，
最大热负荷值为 41.59kWh，但是绝大多数热负荷均
小于 40 kWh；二区的供热面积只有一区的 1/2 左右，
且二区朝南的窗墙比较大，吸收太阳能辐射量提供
部分热负荷，热负荷都在 20 kWh 以内。
3.2   供热性能研究

热 泵 机 组 性 能 系 数 COPHP 和 系 统 性 能 系 数
COPS 是供热性能研究中的两个重要参数，计算公式
如下。

3600
HP

HP
HP

QCOP
P

=
⋅                                         （5）

式中：QHP 为热泵机组制热量，kJ；PHP 为热泵
机组耗电量，kWh。
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3600 ( )
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S
HP l s t

Q QCOP
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⋅ + + +                       （6）

式中：Qs 为太阳能供热量，kJ；Pl 为末端负荷
侧循环泵耗电量，kWh；Ps 为地源侧水泵耗电量，
kWh。

定义太阳能直供占比 β 为太阳能供热量占总热
量的比值：
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HP s

Q
Q Q

β =
+

                                                （7）
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图 13   供热季机组 COP 和系统 COP 对比
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图 14   系统 COP 和直供占比图

图 12 表明，随着供热季的进行，热泵机组性能
系数由供热季开始时的 3.84 下降到供热季结束时的
3.31，整个供热季为 3.4。机组性能系数逐渐降低是
因为随着热泵机组不断向地下取热，地温逐渐下降。
系统性能系数在供热前期和后期一直处于较高水平，
而供热中期相对较低，但是依然保持在 2.6 以上，
整个供热季为 3.1。造成系统性能系数波动较大的原
因可从图 13 中予以解释。系统性能系数与太阳能直
供占比表现出正相关关系。在供热前期和后期太阳
能供热占比较大，而供热中期太阳能几乎不提供热
负荷，热泵机组需要承担更多的热负荷，导致耗电

增多，系统性能系数较低。总体来看，整个供热季

的太阳能直供占比 β 为 0.23。
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图 15   全年地温变化图

地温对 SSSH 系统运行性能有着显著的影响。
图 14 表示地温由初始的 6.12℃经过长达半年的储
热期后升高至 12.95℃，供热季不断向地下取热结
束时的地温为 6.91℃，比初始地温升高了 0.79℃。
SSSH 系统的优势就是充分利用丰富的太阳能资源辅
助供热，表 4 中列出了该系统全年太阳能使用量。
非供热季太阳能储热量 25323.39kWh，而在供热季
地源取热量为 11171.18 kWh，太阳能直接供热量为
4635.52 kWh。非供热季太阳能集热量的 97.6% 被送
到土壤储存，在冬季有 44.1% 的储热量被地源热泵
提取。采用太阳能跨季节储热供热方案的集热器面
积大约只有冬季供热方案的集热器面积的 1/5。

表 4   全年太阳能使用量

时间 太阳辐照量
/kWh

太阳集热量
/kWh

太阳储热量
/kWh

太阳供热量
/kWh

地源取热量
/kWh

供热
季 29448.09 14656.39 - 4635.52 11171.18

非供
热季 48578.76 25934.71 25323.39 - -

4   结论
1）试验数据表明，随着集热（储热）启 / 停温

差的增大，平均集热（储热）效率缓慢下降，集热
启 / 停温差平均每增大 1℃，平均集热效率降低 1.6%；
储热启动温度每升高 1℃，集热效率下降 1.5%，储
热效率下降 0.4%。

2）模拟结果显示，集热（储热）启 / 停条件变化时，
集热量（储热量）和集热（储热）效率的变化趋势
与集热（储热）循环能效比相反，所以在优化集热
和储热控制条件时要综合兼顾效率和能效比。

3） 整 个 供 热 季 COPHP 达 到 3.4，COPS 为
3.1；且从地温来看，从初始的 6.12℃储热上升到
12.95℃，再经过供热，最终地温为 6.91℃；地温的
逐年升高，满足系统长期稳定运行要求，并有利于
系统运行能效的提高。
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0   引言
21 世纪我国公路隧道发展迅速，截至 2018 年，

我国长度超过 3 km 的特长隧道总里程已达 4707 
km，占据隧道总里程的 27.3%[1]。特长隧道结构复
杂，更依赖机械通风排除污染物。隧道通风另一动
力源 —— 交通风力的合理使用可补充机械通风风力
[2]，增大通风有效性、节能减排、减少投资。

现行的隧道通风设计依据《公路隧道通风设计
细则》[3]（JTG/T D702-02-2014），采用经典的一维
管道流动模型计算交通风力。该方法根据隧道内车
辆的车型和所占比例加权得到车辆等效阻抗面积，
进而计算交通风力。相关研究利用此方法探究了隧
道利用交通风力通风的可行性及通风效果 [4,5]。

该方法认为交通风力等价于每辆车对隧道内空
气单独作用效果的代数叠加，其使用的车辆空气阻
力系数基于单辆车的风洞试验结果 [6,7]，并考虑了隧
道壁面对空气阻力特性的影响，采用阻塞比修正空
气阻力系数，然而该方法未考虑周围车辆对车辆空
气阻力特性的影响。研究表明，实际交通环境中行

驶的车辆空气阻力系数因受到周围车辆的影响，与
单辆车的情况大不相同 [8,9]，贺宝琴等人发现，队列
行驶的车辆空气阻力系数随行车间距减小而减小，
平均空气阻力系数减小幅度为 20%~30%[9]；多车道
行驶时车辆周围流场存在相互干扰的现象，空气阻
力系数与单车道的情况大不相同 [10]。故该方法虽可
在一定程度上反映行驶车辆对交通风力的作用，但
简化较多，无法准确计算不同状态时的交通风力。

不同的隧道交通状态，可通过风洞试验或数值
计算来模拟，进而准确计算不同状态的交通风力。
风洞试验法通过测试不同工况时的隧道段内车辆形
成的压降，直接计算交通风力 [11,12]。风洞试验方法
准确度高，但由于其成本较高，场地受限，因此无
法满足复杂工况的交通风力计算需求。近年，随着
计算机的快速发展，交通风力的数值计算方法在隧
道通风领域的使用愈发广泛。张素磊 [2]、葛磊 [12]、
胡金平 [13] 等人通过 CFD 模拟，分别对港珠澳大桥
海底隧道、云彩岭隧道、雪峰山隧道的交通风力进
行计算，分析了自然通风在特长公路隧道中应用的

考虑多种交通状态的隧道车辆空气阻力 
系数计算方法

梁辰吉昱 1，蔡    鑫 2，孔祥岁 2，南    硕 1，李先庭 1，邵晓亮 3

（1. 清华大学，北京    100084；2. 深圳市交通公用设施建设中心，深圳    518040； 

3. 北京科技大学，北京    100083）

［摘   要］现有公路隧道通风设计依据的交通风力计算方法简化较多，准确性较低 ；而风洞试验法和数值
计算法虽可准确模拟不同交通状态，但使用不便。本研究将不同隧道交通状态量化为五个交通状态参数 ：横向
车道分布、纵向行车间距、阻塞比、行车速度、车型混编比例 ；并用数值方法探究上述五个参数对车辆空气阻
力系数的影响规律 ；归纳出一套简便准确的车辆空气阻力系数计算方法，有利于在隧道通风工程计算中使用。

［关键词］隧道通风 ；交通风力 ；交通状态 ；空气阻力系数
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（a）“SRF+PC” 模拟方法原理示意                                             （b）“SRF+PC” 模拟方法等效结果示意

图 1   “ 移动参考系 + 周期性边界条件 ” 方法对隧道内车辆模拟原理示意图
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可行性，及交通风力的使用对机械通风系统运行能
耗的降低程度。上述方法虽具有较好的计算精度，
但只针对特定隧道或部分交通状态，不具备概括性，
且计算耗时、不方便。

鉴于此，本文将隧道内不同交通状态量化为若
干交通状态特征参数，并通过 CFD 数值计算不同交
通状态特征参数时的隧道内车辆空气阻力系数，归
纳出一套可直接用于隧道交通风力计算的车辆空气
阻力系数计算方法，以指导隧道通风系统的设计和
运行。
1   交通状态参数

现有公路隧道通风系统设计依据对某个工况（平
时工况、阻塞工况、停滞工况等）描述的关键参数
包括交通预测量、车型比例与行车速度。对于特定
隧道，根据上述 3 个参数便可进行通风设计计算。
其中，交通预测量影响单向多车道隧道内的横向车
道分布和纵向行车间距，且隧道内不同的车型具有
不同的阻塞比。故本研究选取横向车道分布、纵向
行车间距、阻塞比、行车速度、车型混编比例这 5
个参数，简称 “ 交通状态五要素 ”，来描述隧道内车
辆所处的交通状态。其中，横向车道分布指车辆在
多车道隧道中的车道排布方式，例如单车道行驶、
多车道并行、多车道交错行驶等，不同的横向车道
分布会导致车辆之间、车辆与隧道壁面的相对位置
不同，从而影响车辆空气阻力特性；纵向行车间距
指同一个车道上前后车的纵向距离，其会对队列行
车减阻效应产生显著影响，前文已有涉及；阻塞比

为车辆正面投影面积与隧道行车空间净空面积之比，
隧道壁面与车辆的相对位置的改变会使车辆外流场
的发展空间发生变化；行车速度即车速，其作为交
通状态最为直观的因素，与车辆与隧道内空气的相
互作用直接相关；车型混编比例指隧道内各类车型
的比例，不同车型在行驶过程中产生的外流场差异
巨大，对隧道内其他车辆空气阻力特性的影响也大
不相同。
2   数值计算方法

本研究采用数值方法研究上述 “ 交通五要素 ”
对车辆空气阻力系数的影响规律。本部分介绍数值
计算原理及计算模型验证。
2.1   CFD 计算原理

为模拟车辆行驶、减小计算域，本研究采用 “ 移
动参考系 + 周期性边界条件 ” 方法求解隧道内的流
场。该方法原理如图 1 所示。其中，“ 移动参考系 ”
指将数值模拟的参考系建立在匀速运动的车辆上，
即参考系以车辆行驶速度按车辆行驶的方向匀速移
动，从而模拟车辆的行驶过程；“ 周期性边界条件 ”
指包含行驶车辆的隧道段进出口断面采用周期性边
界条件，每一步迭代都将所算隧道段出口的计算结
果赋值给隧道段入口，如图 1（a）所示。该方法等
效于包含行驶车辆的若干个隧道段首尾相连，从而
模拟特长隧道内的行驶车辆队列，如图 1（b）所示。
在此基础上，本研究稳态求解计算域的连续性方程、
动量方程、湍流 RNG k-ε 方程等，并根据求解获得
的隧道内速度场和压力场计算车辆的空气阻力系数。

（a）典型大型车车身表面与路面压力分布                          （b）典型小型车车身表面与路面压力分布

图 2   典型大型车与典型小型车的数值计算结果

模拟结果 实验
结果

相对
误差压差阻力系数 占比 摩擦阻力系数 占比 总阻力系数

典型大型车 0.4327 82.38% 0.0926 17.62% 0.5253 0.5577 -5.80%
典型小型车 0.2805 85.17% 0.0488 14.83% 0.3293 0.3188 3.31%

表 1  典型车辆空气阻力系数的数值模拟结果验证
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本研究分别选取标准 20 英尺集装箱货车及英
国汽车工业联合会 MIRA 标准阶梯背式乘用车作为
后续计算的典型大型车和典型小型车，其车长分别
为 15.072m 和 4.165m，正面投影面积分别为 8.538m2

和 2.077m2。
2.2   计算方法验证

本研究以李莉 [14]、王师 [15] 对典型大型车及典
型小型车的空气阻力系数风洞试验结果来验证所使
用的 CFD 算法准确性，数值计算结果及验证结果分
别如图 2、表 1 所示。结果表明，该方法对车辆空
气阻力系数计算准确度较高，可用于后续计算。
3   结果分析
3.1   横向车道分布影响

本研究选取某典型三车道隧道为研究对象，探
究横向车道对空气阻力系数的影响，结果如图 3 所
示。行车空间截面宽 14.25m，高 6.8m，每条车道宽
4.25m。L、M、R 分别代表左、中、右车道，双车
道和三车道行驶的情况可分为车辆并行或交错行驶
两类。结果表明。车道数越多，单车的空气阻力系
数越大，且并行行驶时平均车辆空气阻力系数大于
交错行驶的情况。考虑真实的交通情景、行车安全
与驾驶习惯，本研究选择最常见、最合理的横向车
道分布 ——“ 三车道交错行驶 ” 的工况作为后续交
通四要素研究的基础。

图 3   不同横向车道分布时的隧道内车辆空气阻力系数

3.2   行车速度影响

本研究采用上述典型三车道隧道及典型大型
车作为研究对象，针对三种不同的纵向行车间距
（60m/100m/200m）， 对 不 同 隧 道 内 行 车 速 度
（20km/h~100km/h）下的车辆空气阻力系数进行
数值计算，结果如图 4 所示。结果表明，行车间
距相同时，车辆空气阻力系数随行车速度变化范
围小于 5% 以内。因此，可忽略车速对车辆空气阻
力系数的影响。

图 4   不同行车速度时的隧道内车辆空气阻力系数

3.3   纵向行车间距影响

本研究采用上述典型三车道隧道、典型大型车
与典型小型车作为研究对象，以 80km/h 的行车速度
针对两类典型车型，探究不同纵向行车间距对隧道
内车辆空气阻力系数的影响规律，结果如图 5 所示。
结果表明，典型大型车与典型小型车的空气阻力系
数均会随纵向行车间距的增加而增加，且增加趋势
逐渐平缓。

图 5   不同纵向行车间距时的隧道内车辆空气阻力系数

3.4   阻塞比影响

由于我国规定了公路隧道的净空高度，相同等
级的公路隧道净空高度基本一致，因此本研究通过改
变车道数量，来改变隧道净空宽度，从而改变阻塞比。
具体为：隧道高度为 6.8m，隧道车道数由 1 增大到
5，宽度分别为 5.75m/10m/14.25m/18.50m/22.75m。
本研究采用典型大型车与典型小型车作为研究对象，
以 80km/h 的行车速度和 100m 的纵向行车间距针对
两类典型车型，探究不同阻塞比对隧道内车辆空气
阻力系数的影响规律，结果如图 6 所示。结果表明，
大型车与小型车的空气阻力系数均会随阻塞比的增
加而增加，二者基本呈正比关系，这与《公路隧道
通风设计细则》[3]（JTG/T D702-02-2014）中阻塞比
修正公式的结论一致。
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图 6   不同阻塞比时的隧道内车辆空气阻力系数

3.5   车型混编比例影响

本研究选取长度为 300m 的典型三车道隧道段，
车辆以三车道交错行驶、100m 的纵向行车间距和
80km/h 行车速度分布于隧道段中，计算域共有 9 台
车辆。本研究通过改变这 9 台车中大型车与小型车
的比例（大型车数量为 1~6），以实现对不同车型
混编比例的模拟。车型混编比例对车辆阻力系数影
响如图 7 所示。结果表明，随着隧道中大型车混入
率的增加，车流中小型车的空气阻力系数逐渐增加，
呈线性规律；大型车的空气阻力系数几乎不受车型
混编比例变化的影响。

图 7   不同车型混编比例时的隧道内车辆空气阻力系数

4   隧道车辆空气阻力系数计算方法
4.1   计算方法基础框架

根据前文研究结果，多车道交错行驶的车道分
布较常见，且行车速度对空气阻力系数影响较小。
故本研究仅考虑交通五要素中的阻塞比、纵向行车
间距及车型混编比例这三个因素对空气阻力系数的
影响。隧道内某交通状态的平均车辆空气阻力系数
的计算，分别以开阔路面典型大型车和典型小型车
的空气阻力系数为基础，根据车辆及隧道断面的尺
寸计算阻塞比对其进行修正；然后根据交通量计算
该状态时的车辆纵向行车间距和车型混编比例对阻

力系数进一步修正，最终得到隧道内全体车辆的平
均空气阻力系数，进而计算交通风力。该计算方法
的计算框架如图 8 所示。

图 8   隧道内车辆空气阻力系数计算方法框架

4.2   计算方法修正公式

根据上述计算方法框架及前文研究结果，本研
究通过数学手段与数据筛选，去除阻塞比、纵向行
车间距及车型混编比例这三要素间的耦合影响，将
不同车型、交通状态的车辆空气阻力系数均换算为
开阔路面单车空气阻力系数的相对值，并归纳了阻
塞比、纵向行车间距、车型混编比例三个因素对开
阔路面单车空气阻力系数修正公式，如式（1）~（4）
所示。该方法根据交通状态用修正公式分别对典型
大型车和典型小型车的空气阻力系数修正，如式（5）、
（6）所示，并以大型车混入率根据式（7）加权计
算隧道内全部车辆的平均空气阻力系数。

                             （1）

   
                                      （2）

                                                （3）

                   （4）

                     （5）

                     （6）

（7）

其中，fB 为阻塞比修正系数，无量纲；B 为隧
道内各车型的阻塞比，无量纲；fL 为纵向行车间距
修正系数，无量纲；L 为以车长为单位长度的相对
纵向行车间距，即纵向行车间距与车长的比值，无
量纲；fR,1 与 fR,2 分别为针对大型车与小型车的车型
混编比例修正系数，无量纲；R1 为隧道中大型车混
入率，无量纲；CdT,1 与 CdT,2 分别为隧道交通状态下
大型车与小型车的空气阻力系数，无量纲；CdS,1 与
CdS,2 分别为开阔路面单辆车行驶时大型车与小型车
的空气阻力系数，无量纲，其值可分别取为 0.5577
和 0.3188；CdT 为实际交通状态下隧道内所有车辆
的平均空气阻力系数，无量纲。
4.3   计算方法的验证

为验证上述隧道内空气阻力系数计算方法的可
靠性与适应性，本研究针对另一四车道典型公路隧
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道的不同交通状态（行车空间宽度为 17.25m，高度
为 7m，设计车速为 80km/h，大型车混入比为 0.2，
行车间距为 60m~300m），用数值模拟结果对上述
车辆空气阻力系数计算方法进行验证，验证结果如
表 2 所示。结果表明该方法车辆空气阻力系数计算
结果的相对误差基本小于 10%，较为准确可靠。
5   结论

针对现有公路隧道交通风力计算方法的不足，
本研究提出一套简便、准确的隧道内车辆空气阻力
系数计算方法，主要结论如下：

1、公路隧道的不同交通状态可概括为横向车道
分布、行车速度、纵向行车间距、阻塞比、车型混
编比例五个要素；

2、横向车道分布、纵向行车间距、阻塞比、车
型混编比例对隧道内车辆的空气阻力系数影响显著，
而行车速度的影响较小；

3、根据实际交通状态，考虑阻塞比、纵向行车
间距、车型混编比例的隧道车辆空气阻力系数计算
方法，结构清晰，使用简便，结果准确，利于在隧
道通风工程计算中使用。
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序号
纵向行车间距

（m）

隧道内车辆空气阻力系数
数值模拟结果 计算方法结果

大型车 小型车 车辆平均 大型车 小型车 车辆平均 相对误差
1 60 0.2583 0.2119 0.2212 0.2955 0.2350 0.2471 11.7%
2 80 0.3211 0.2367 0.2536 0.3317 0.2579 0.2727 7.5%
3 100 0.3594 0.2522 0.2736 0.3649 0.2651 0.2851 4.2%
4 120 0.3812 0.2643 0.2877 0.3951 0.2670 0.2927 1.7%
5 140 0.4078 0.2720 0.2992 0.4223 0.2670 0.2981 -0.4%
6 160 0.4243 0.2590 0.2921 0.4465 0.2670 0.3029 3.7%
7 180 0.4310 0.2642 0.2976 0.4677 0.2670 0.3072 3.2%
8 200 0.4035 0.2717 0.2981 0.4859 0.2670 0.3108 4.3%
9 220 0.4627 0.2776 0.3146 0.5011 0.2670 0.3139 -0.2%

10 240 0.4459 0.2670 0.3028 0.5133 0.2670 0.3163 4.5%
11 260 0.4549 0.2696 0.3067 0.5225 0.2670 0.3181 3.7%
12 280 0.5014 0.2643 0.3117 0.5287 0.2670 0.3194 2.4%
13 300 0.5457 0.2770 0.3307 0.5319 0.2670 0.3200 -3.2%

表 2   隧道内车辆空气阻力系数计算方法验证结果
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0   引言
卧室环境的好坏不仅直接影响人们的舒适性，

还影响人们的睡眠质量，因此创造健康、舒适的卧
室环境非常重要。室内环境包括热湿环境、声环境、
光环境及空气品质等方面 [1,2]。在目前针对卧室热环
境实验研究中，部分研究也开始关注和记录人员睡
眠期间热舒适情况 [3,4]。受睡眠行为影响，大多数前
期研究中，睡眠过程中热舒适情况一般是通过第二
天睡醒之后的回忆评价。所以，主观投票结果难免
存在一定的记忆偏差，而且往往会受到醒来后的热
感觉状态、心理压力和情绪影响 [5]。而皮肤温度可
以在睡眠状态下连续测量记录并且已被证实可以反
映卧躺状态下人体热舒适情况 [6]。因此，可考虑将
皮肤温度作为表征睡眠热舒适水平的客观指标，探
讨其与睡眠质量的相关性。此外，与热环境研究相比，
目前针对卧室空气品质的影响研究相对较少 [7]。

北京属于寒冷地区，冬季气候寒冷干燥，根据《民
用建筑供暖通风与空气调节设计规范》 GB50736-
2012，北京供暖室外计算温度为 -7.6℃。城镇地区
住宅一般采用集中供暖的形式来满足室内热舒适需
求，供暖期一般从 11 月中旬开始，3 月中旬结束。
为了解北京城区供暖季住宅卧室环境现状及其对居
民睡眠质量的影响，本研究开展了入户实测，记录
了夜间卧室温度、相对湿度、二氧化碳（CO2）浓度，
并监测了受试者的皮温及睡眠质量。
1   调查方法

考虑到城镇地区与农村地区冬季室内环境差异
较大，本实验调查地点选取在北京城区居民楼，共
实地调研 48 户。实测调研时间为 2019 年 12 月至
2020 年 1 月，处于供暖季。对于每户的卧室夜间情
况以及受试者当晚的睡眠质量进行监测，同时也实
时测量并记录了睡眠期间的皮肤温度和被褥温度，
另外，实测期间室外环境也相应进行记录。
1.1   受试者选取

在实验之前征集住在北京城区的居民，共 48 名
受试者满足要求并被招募参与本实验。受试者基本
信息如表 1 所示。受试者均满足以下要求（1）身体
健康，无慢性疾病及其他严重疾患病史，无酗酒、
吸烟等不良嗜好，无梦游经历。为了排除偏胖或偏
瘦体格对睡眠的影响，每个受试者身体质量指数
BMI（BMI = 体重 [kg]/ 身高 2 [m2]）需满足中国人
正常标准范围（18.5 ～ 23.9kg/m2）[8]。（2）受试者
在当地居住一年以上，已适应当地气候。近期无心
理压力，睡眠质量良好，均通过匹兹堡睡眠质量指
标 PSQI (Pittsburgh sleep quality index) 的自评，该自
评能反映其在过去一个月内是否有睡眠障碍 [9]。（3）
在实验的前一周保持良好的正常作息规律。测试期
间在 23:00 左右入睡，当天禁止饮酒、茶、咖啡等
对神经、心血管有刺激性的饮品，禁止做过于剧烈
的运动。所有受试者在实验前均签署知情同意书。

表 1   受试者基本信息
性别 人数 / 人 年龄 / 岁 身高 /cm 体重 /kg BMI

男 21 30.5±12.5 173.7±8.5 67.6±10.1 21.8±1.6
女 27 26.7±9.2 162.9±5.7 53.8±5.3 20.2±1.5

1.2   卧室环境实测

北京城区供暖季卧室环境及居民睡眠
质量调查分析
罗观璋，张晓静，谢静超

（北京工业大学，北京    100124）

［摘   要］本研究在北京城区实地调研了 48 个住户在供暖季的卧室夜间热湿环境（温度和相对湿度）及卧
室空气质量（CO2 浓度）情况。同时，采用纽扣温度计（ibutton）测量睡眠阶段受试者的平均皮肤温度和被褥
内温度，采用睡眠体动记录手环 Fitbit Alta 2 记录受试者睡眠质量。调查发现，卧室温度基本满足标准要求 ；
相对湿度普遍偏低，有 19 户（39.6%）夜间卧室平均相对湿度值低于 30%；空气质量普遍较差，仅 10 户（20.8%）
卧室的夜间平均 CO2 浓度低于标准值 1000ppm，有 8 户甚至超过 3000ppm。睡眠状态下受试者的平均皮肤温度
为 34.7℃ ±0.6℃，且平均皮肤温度与被褥温度显著正相关，可见被褥微环境能一定程度反映人体表面皮肤温度
情况。受试者平均皮肤温度在 34.5℃～ 35℃范围睡眠质量最佳，回归分析发现，当平均皮温为 34.8℃时，深
度睡眠占比最大，睡眠质量最好。

［关键词］卧室环境 ；热湿环境 ；室内空气质量 ；平均皮肤温度 ；睡眠质量

基金项目：国家自然科学基金青年项目（51708006）；北
京市教委“高创计划”青年拔尖团队项目
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卧室环境实测参数包括每间卧室夜间温度、相
对湿度、CO2 浓度。实测时间段为晚上 10:00 ～第
二天 7:00。仪器使用温湿度 CO2 记录仪 TR-76Ui-s
进行监测，该仪器能同时监测房间内温度、相对湿
度和 CO2 浓度，每 5 分钟采集一次数据。温度的
测试精度为 ±0.5℃（范围为 0-55℃），相对湿度精
度 为 ±2.5%（ 范 围 为 10-95 ％），CO2 精 度 为 ±50 
ppm±5% 读数误差（范围为 0—9999ppm）。

为了确保采集卧室环境信息的准确性，测点放
置尽量放在卧室床旁边的床头柜上，该位置靠近床
边能接近受试者睡眠环境，同时也注意远离受试者
的呼吸区和供暖装置，确保反映卧室环境真实的状
况。
1.3   皮肤温度和被褥温度测量

睡眠过程中采用纽扣温度计 (ibutton DS1923) 连
续测量受试者的皮肤温度和被褥温度，仪器的精度
为 ±0.1℃（范围为 -20℃ —85℃）。平均皮肤温度
采用四点法进行测量，测量部位分别为右手前臂、
左胸、右大腿前、右小腿前 4 个部位。基于这四个
部位测量的皮肤温度，再对应以 0.3、0.3、0.2、0.2
的权重系数加权计算出受试者的平均皮肤温度 [10]。
受仪器数量限制，共获得了 45 位受试者睡眠期间的
皮肤温度数据。被褥温度采用单点测量，测量位置
在身体躯干位置所对应的被子内侧的温度。监测时
间间隔均为 5 分钟。
1.4   睡眠监测

睡眠可分为快速眼动睡眠（rapid eye movement, 
REM）和非快速眼动睡眠（non-rapid eye movement, 
NREM）两个阶段 [11]，美国睡眠医学会 (AASM) 进
一步将非快速眼动睡眠分为 N1、N2 和 N3 期 [12]。
其中 N1 和 N2 称为浅睡眠，N3 称为深度睡眠，深
度睡眠越长通常代表其睡眠质量越好。相对于专业
临床医学诊断睡眠的仪器多导睡眠监测仪（PSG），
睡眠记录手环具有便携性、重量轻、对睡眠影响小
等优点，美国睡眠协会（AASM）在 2003 年的标准
中认可体动记录仪对健康人群的监测具备一定可靠
性和准确性 [12]。实测调研实验也一般采用睡眠记录
手环来开展睡眠的相关研究 [1，13]。本实验采用睡眠
记录手环 Fitbit Alta 2，该仪器可获得多项睡眠指标，
包括总睡眠时长、清醒阶段时长、快速眼动阶段时长、
浅睡眠阶段时长、深度睡眠阶段时长及相应各阶段
的时长占比。每个受试者在睡眠过程中均佩戴睡眠
记录手环来进行当晚睡眠的监测。 
1.5   数据分析

收集的数据使用软件 SPSS24.0 来进行分析 , 采
用相关分析研究各变量之间的关联程度。在统计学

中，利用相关系数 r 定量描述两个变量之间相关关
系的紧密程度。当两个变量都是连续变量，且两个
变量的总体服从正态分布或近似正态分布时，采用
Pearson 相关系数，当两个变量都是分类变量或者
有一个是分类变量，且总体分布不详时，则需要用
Spearman 相关分析。显著性水平均取 0.05。
2   数据结果
2.1   卧室温度

本次调查住宅冬季均采用集中供暖，实测期间
北京夜间室外温度为 0.6℃ ±2.4℃。图 1 表示实地
调研的 48 户住宅卧室夜间温度情况。由图 1 可知，
测试期间 48 户住宅卧室夜间平均温度为 21.6℃，
卧室平均温最低为 16.3℃，最高为 27.1℃。供暖温
度过低会对人体在卧室的舒适感造成一定影响，而
供暖温度过高则会造成不必要的建筑能源消耗。
根据《民用建筑供暖通风及空气调节设计规范》
GB50736-2012 中对寒冷地区供暖季房间要求，室内
的温度标准值在 18 ～ 24℃。由图 1 可见，大部分

（81.3%）室内温度处于标准范围内，有 5 户（10.4%）
夜间平均温度高于供暖季采暖标准值上限 24℃，有
4 户（8.3%）低于供暖季采暖标准值下限 18℃。
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图 1   卧室夜间温度情况

2.2   相对湿度

实测期间北京夜间室外相对湿度为 42.3±6.7%。
对于室内情况，当室内相对湿度过低时，会直接导
致人的鼻子、喉咙、眼睛和皮肤干燥。除了增加身
体不适感之余，还可能会导致呼吸系统疾病的发生。
当室内相对湿度过高时，容易引起微生物和霉菌的
大量滋生繁殖，同样人体呼吸和健康造成不良影
响 [14]。《民用建筑供暖通风及空气调节设计规范》
GB50736-2012 中按照供暖住宅室内Ⅰ级舒适等级
（-0.5<PMV<0.5）要求，室内相对湿度应大于或等
于 30%。图 2 表示实地调研的 48 户住宅卧室的室内
卧室夜间相对湿度情况。总体夜间相对湿度均值为
38.4%，有 19 户（39.6%）夜间卧室平均相对湿度值



第二十二届全国暖通空调制冷学术年会（2020）文集 通风Ventilation

 2020年第10期 | 建筑环境与能源 | 73

低于 30%。可见，城区供暖季卧室夜间相对湿度普
遍偏低，有必要采取加湿器等措施提升卧室环境的
湿度情况。
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图 2   卧室夜间相对湿度情况

2.3   卧室 CO2 浓度

卧室 CO2 浓度一般与卧室人数、人员的代谢
率、人员在卧室的时间、卧室的通风率有关。一般
采用室内 CO2 浓度作为指示物反映室内污染物浓度
（特别是人体代谢物）情况。《室内空气质量标准》
GB/T18883-2002 规定室内 CO2 浓度日平均值标准
值上限为 0.1%，即 1000ppm。在国际上 ASHRAE 
Standard 62.1-2010 规定在非工业环境中，一般室内
CO2 浓度应低于 1000 ppm。图 3 表示实地调研的 48
户住宅卧室夜间 CO2 浓度情况。由图 4 可见，不同
卧室的夜间 CO2 浓度情况差异较大，最低 CO2 浓度
在 600ppm， 最 高 达 到 了 4570ppm， 接 近 5000ppm
的水平。仅 10 户（20.8%）卧室的夜间平均 CO2 浓
度低于标准值 1000ppm，其余的卧室临睡前 CO2 浓
度就已经超过标准值 1000ppm，而且通过睡眠时呼
吸作用卧室 CO2 浓度不断累积。有 18 户（37.5%）
卧室整晚夜间 CO2 浓度超过 2000ppm，其中有 8 户
甚至超过了 3000ppm。
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图 3   卧室夜间 CO2 浓度情况

2.4   平均皮肤温度与被褥温度

图 4 表示受试者睡眠阶段身体各部位夜间平均
温度及被褥平均温度。可见上臂的温度相对其他部

位的温度低，且不同受试者间的上臂温度差异相对
来说更为明显。可能是由于受试者倾向手臂暴露在
被子内部或外部的不同导致其温度产生一定差异。
上臂、胸口、大腿、小腿的夜间平均温度为分别为
33.7℃、35.3℃、35.2℃、34.6℃，明显躯干部分（胸
口、大腿）的温度比末端部分温度（上臂、小腿）高。
45 个受试者的平均皮肤温度的均值为 34.7℃，均方
差为 0.6℃。睡眠期间 45 名受试者的被褥平均温度
在 27.5℃～ 35.4℃范围，均值为 32.7℃。图 6 表示
被褥平均温度和平均皮肤温度的关系。可以发现，
在一定范围内，睡眠期间人体的平均皮肤温度和被
褥内温度具有显著的正相关（Pearson 相关 r=0.519 
p ＜ 0.05）。此外，通过关联性分析发现卧室平均
温度与平均皮肤温度之间不具备显著相关性（p ＞
0.05），由于受试者的床、床垫、被子等寝具能有
效降低室内温度对体温的直接影响。因此，相比室
内温度，被褥微环境更能反映人体在睡眠时的皮肤
温度情况。
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图 5   被褥内表面平均温度与平均皮肤温度

2.5   平均皮肤温度和睡眠质量

图6表示平均皮肤温度与深度睡眠占比的关系。
一般认为，深度睡眠占比（即深度睡眠时间 / 总睡
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眠时间）越大，表示睡得越深，睡眠质量相应越好。
可见，当受试者的平均皮肤温度在 34.5 ～ 35℃时睡
眠质量更高。通过曲线回归分析发现，当平均皮肤
温度处于 34.8℃时，深度睡眠占比最高，睡眠质量
最佳。
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图 6   平均皮肤温度与深度睡眠占比

3   讨论
3.1   卧室环境

实地调研 48 户北京城镇住宅发现卧室夜间相对
湿度普遍偏低，这与北京冬季气候特点有关。北京
处于温带季风区，冬季寒冷干燥，同时室内暖气的
使用使室内空气更为干燥。空气干燥会使灰尘和悬
浮颗粒增多，这些往往成为细菌传播的媒介，容易
导致呼吸道疾病的发生。因此，对于北京地区，提
高供暖季室内相对湿度，如采用加湿器等加湿方式
具有一定的必要性。

室内 CO2 浓度能反映室内人体呼吸代谢物浓度
水平，也有研究表明室内 CO2 与室内其他污染物具
有显著关联性 [15]。虽然仅凭借 CO2 浓度不能表征
所有污染物浓度水平，但总体而言室内 CO2 浓度是
反映室内空气质量情况较为良好的指标 [16]。本研究
发现卧室夜间 CO2 浓度普遍高于标准值 1000ppm，
本实验实在供暖季进行测试。多个实地研究发现冬
季卧室 CO2 浓度普遍比其他季节更高 [17, 18]。这主要
由于冬季室外气温偏低，卧室的门窗大多选择关闭
来减少热量的散失，而且北方墙体密闭性较高，使
得卧室整体换气通风率普遍不佳。然而，即使是全
年的情况，各地研究也发现卧室的夜间 CO2 浓度水
平不容乐观。在丹麦，Bekö G 等人调查 500 间儿童
卧室发现仅 32% 的夜间平均二氧化碳浓度是低于
1000ppm，有 6% 的卧室是超过了 3000ppm[19]。另
一项上海城区 454 户儿童卧室的调研也发现近一半
卧室夜间平均二氧化碳浓度是超过了 1000ppm[18]。
Sekhar 等人在新加坡的研究发现，在关闭门窗的情

况下，三个人（两个成年人和一个小孩）在一般大
小的卧室睡眠，夜间的二氧化碳浓度在 6 小时内从
原始 500ppm 上升至 2900ppm[20]。此外，一系列研
究发现室内 CO2 浓度与病态建筑综合症等健康症状
有相关性，当室内 CO2 浓度降低到 800ppm 以下时，
健康症状能有效缓解 [16]。因此，卧室空气品质需要
引起一定的重视，建议有条件的情况下可以适当打
开卧室的门窗，或者增加室内通风换气设备，从而
降低卧室污染物浓度水平，提升卧室的空气质量。
3.2   平均皮肤温度

平均皮肤温度是按照相应部位的皮肤面积计算
的人体皮肤温度的加权平均值 [21]。平均皮肤温度
并非恒定不变的，它是受到人体热调节系统以及人
体与周围的换热所影响。维持舒适的平均皮肤温度
是保证人体热舒适的重要条件。根据图 5 发现，平
均皮肤温度与被褥温度具有显著相关性，可能由于
被褥环境更为接近受试者周围的睡眠情况，被褥微
气候能一定程度上反映人体表面皮肤温度情况。本
研究没有发现平均皮肤温度与夜间卧室温度有显著
关联，可能由于在实际睡眠环境下，受试者会通过
自身热感觉选择适当的床、床垫、被子等寝具来维
持睡眠的舒适性，从而有效降低室内温度对皮肤温
度的直接影响。因此，相比室内温度，被褥微气候
更能反映人体在睡眠时的皮肤温度情况。值得注意
的是，本实验是采用四点法进行平均皮肤温度的计
算。刘蔚巍等人对现有 25 种平均皮温计算方法进行
分析，发现四点法虽然对冷刺激下的皮肤温度变化
的反映不够灵敏，但具有较高的可靠性，适用于热
舒适研究场合 [22]。本实验考虑到实验仪器数量以及
仪器对受试者睡眠的影响程度采用四点法计算平均
皮肤温度，不足之处是对暴露被褥以外的面部温度
情况没有考虑在内。已有研究表明人体的平均皮肤
温度能作为人体热舒适的客观指标 [6, 23]，而睡眠状
态下该生理参数可能与睡眠质量相关。图 6 可以看
出受试者的平均皮肤温度在 34.5—35℃范围内睡眠
质量最佳，通过曲线回归分析发现，当平均皮温为
34.8℃时，深度睡眠占比最大，睡眠质量最好。根
据 Fanger 舒适皮温计算公式，睡眠热舒适的皮肤温
度在 34.6℃左右 [24]。兰丽的实验室研究中也同样发
现睡眠舒适时的平均皮温应稍高于 34.4℃ [25]。本实
测实验得到结果与前期的研究比较一致，而过高或
过低的平均皮肤温度可能会一定程度影响睡眠舒适
性，从而影响睡眠质量，但仍需要考虑到不同地区
以及更大的样本量来进行深入性研究。
4   结论

本研究在供暖季针对北京地区 48 户城镇住宅进
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行实地调研，分析其室内热湿环境和室内空气品质
情况，并探究了表征睡眠热舒适的客观生理指标平
均皮肤温度与睡眠质量的关联。本文主要结论如下：

卧室热环境基本符合要求，相对湿度普遍偏
低，有 19 户（39.6%）夜间卧室平均相对湿度值低
于 30%，卧室空气质量普遍较差，仅 10 户（20.8%）
卧室的夜间平均 CO2 浓度低于标准值 1000ppm，
有 18 户（37.5%）卧室整晚夜间平均 CO2 浓度超过
2000ppm，有 8 户甚至超过 3000ppm。

睡眠期间，受试者的平均皮肤温度的平均值为
34.7℃，均方差为 0.6℃。受试者的平均皮肤温度与
被褥内表面温度显著正相关，被褥微环境能一定程
度反映人体表面皮肤温度情况。

受试者的平均皮肤温度在 34.5 ～ 35℃范围内睡
眠质量最佳，通过曲线回归分析发现，当平均皮温
为 34.8℃时，深度睡眠占比最大，睡眠质量最好。
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1   引言
室内 PM2.5 受到研究者越来越广泛的重视 [1][2]，

同时也与居住者的生活有着密切的关系。大量流行
病学证据表明，接触 PM2.5 与人体亚健康和疾病之
间存在着密切的联系，其中包括呼吸道感染、心血
管健康、高血压、哮喘、肺癌和预期寿命下降等 [3]。

2020 年 1 月的城市空气质量状况月报显示，北
京市 PM2.5 平均浓度为 59μg/m3，在统计的 168 个
城市中排名 56 位。研究表明，大多数人约 90% 的
时间都在室内度过。文献 [4] 指出，室内污染是室外
污染的 2 到 5 倍左右。为了降低室内 PM2.5 浓度，
提供良好的居住环境，目前住宅有三种主要的通风
净化方式：自然通风、机械通风和混合通风。

为实现更好的净化效果，确定合理的净化策略，
需要确定合适的评价指标，以做出合理评价。当前，
用于评价净化结果的指标主要是室内 PM2.5 质量浓
度 [5] 和 I/O 比 [6]。然而 PM2.5 和 I/O 比在评价方面
都具有一定的局限性。本项研究的目的在于探索一
种评估室内 PM2.5 净化结果的新方法，从而更好地
基于室外空气质量对室内空气做出判断。因此本研
究提出了评估室内 PM2.5 净化结果的新方法，并说
明了这种评价方法的优势。
2   测试内容
2.1   测试对象

长期测试的对象为 6 户住宅的客厅，分布在北
京市中心城区。建筑和室内人员状况见表 1。根据
通风净化方式的不同，将住户分为自然通风净化、
机械通风净化和混合通风净化三类。其中，自然通
风住户为完全依靠外窗通风净化的住户；机械通风
住户为安装带过滤器的机械新风系统且新风系统连
续运行的住户；混合通风住户为安装带过滤器的机
械通风系统但新风系统间歇运行，并与外窗交替开

关的住户。各住户外窗、新风系统和空气净化器性
能和使用情况见表 2。

表 1   测试住户基本信息

序号
建筑
年代

装修
年代

所在楼层
/ 总层数

面积 /m2 外窗
类型

人员构成

1 2000 2003 14/15 72 平开、悬窗 F/M/m
2 2010 2013 8/12 80 悬窗 F/M/m
3 2007 2016 3/6 76 推拉 F/M
4 2001 2017 1/6 175 悬窗 F/M/m
5 2007 2008 21/21 126 平开、悬窗 F/M/f
6 1998 2016 13/18 118 平开 F/M/m

注：F/M 为成年男性 / 女性，f/m 为未成年男性 / 女

性

2.2   测试方法

测试期间连续在住户客厅进行现场测量，测量
内容包括：室内外 PM2.5 质量浓度、房间外窗开关
状态、空气净化器运行状况。测试仪器及性能参数
见表 3。根据 GB/T 18883—2002《室内空气质量标
准》的要求，将 PM2.5 浓度自记仪置于客厅避开通
风口且距地面 1.2m 处进行数据测试和记录 [7]；开关
记录仪和磁铁成对安装在客厅外窗的窗梃和窗框上；
功率仪记录空气净化器的运行功率，并统计得出设
备的运行时长；室外 PM2.5 浓度则通过室外气象监
测站获得。
2.3   数据处理

为确保数据的可靠性，剔除了实验数据中的
坏值，包括测量仪器断电、人员干扰等原因造成未
检测数据及由于磁开关记录仪频闪对外窗开关动作
的不合理记录数据。根据 GB 3095-2912《环境空
气质量标准》[8] 对室内外 PM2.5 污染等级进行了
划分。定义室外 PM2.5 质量浓度小于 35μg/m3 为优
(excellent)，35~75μg/m3 为良（fine），75~115μg/m3

为轻度污染（slight），115~150 为中度污染（medium），
150~250μg/m3 为重度污染（serious），大于 250μg/
m3 为严重污染（severe）。

为了保证测试数据的连续完整和真实可靠，入
户测试前，所有仪器都进行了返厂校准及对比测试；

关于通风净化效果评价指标的探讨研究
谷逊东，简毅文，郭锐敏

（北京工业大学建筑工程学院，北京    100124）

［摘   要］住户的室内通风净化效果，正受到人们的广泛重视。当前评价通风净化效果的指标主要是 PM2.5
质量浓度和 I/O 比。通过分析物理特性和统计数据说明了由于它们自身的特性，当前的这两种评价指标都具有
一定的局限性。本研究提出了一种评估室内 PM2.5 净化结果的新指标 ：净化时间达标率，从而对一段时间内的
通风净化效果进行评价。本文为评价净化效果提供了新方法，并说明了新方法的优点。

［关键词］净化时间达标率 ；净化效果 ；PM2.5 浓度 ；I/O 比
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风策略与室内空气质量营造”（2016YFC07005
01）
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入户测试后，测试人员将测试仪器放置在适当的位
置。通过上述措施，最大限度地将各个参数的测试
误差控制在相应测试仪器的测量精度内。
3   实验结果与讨论
3.1   室外 PM2.5 对室内质量浓度的影响

显而易见，由于住宅的围护结构不可能达到完
全密封，以及住户开窗换气行为，室外 PM2.5 很容
易通过围护结构的缝隙或开口 [9] 进入室内，导致室
内 PM2.5 浓度的变化。因此对室内和室外浓度进行
了相关性分析。选择自然通风住户 Z2 作为分析的
对象。将室内 PM2.5 浓度与同时刻的室外 PM2.5 浓
度相对应。将室外 PM2.5 浓度作为横坐标，室内
PM2.5 浓度作为纵坐标，绘制得到图 1。由于室内
外 PM2.5 浓度服从正态分布，以及两者线性相关，
使用 Pearson 相关系数对两者的线性相关程度进行描
述。得到的相关系数为 0.852，说明两者存在强相关
联。

图 1   室内外 PM2.5 浓度相关性分析

由于门窗缝隙渗风以及门窗开启通风的作用，
室内外的质量浓度存在相互关联。上述结果充分说
明了忽略室外质量浓度的影响，只凭借室内质量浓
度是无法客观反应通风净化效果。在室外浓度不同
的情况下，仅靠室内浓度，可能会产生误判。说明

了室内 PM2.5 浓度作为评价通风净化效果的指标是
不恰当的。

从物理学角度和统计学角度都显示室内 PM2.5
浓度容易受到室外 PM2.5 浓度、围护结构气密性和
窗户状态的影响，作为一个评价通风净化效果的指
标是不恰当的。
3.2   时滞对 I/O 比的影响

由于室内质量浓度与室外浓度存在强相关关
系，研究者 [6] 继而提出了室内质量浓度和室外浓
度的比值，即 I/O 比，对室内空气净化效果进行评
价。本研究考虑到室外 PM2.5 浓度的影响，根据室
外 PM2.5 浓度将某一户自然通风住户的 I/O 比数据
分为优、良、轻度污染、中度污染和重度污染及以
上，共计五个等级。之后再对污染等级下，开关窗
状态的 I/O 比进行相关性分析。由于开窗和关窗状
态下的数据量存在差异，使用 Mann-Whitney U 检
验，判断自然通风住户在不同窗户状态下的 I/O 比
是否有显著的差别。检验的结果如表 4 所示。以 0.05
的显著水平进行检验，结果显示在绝大多数（约
92.3%）情况下，在不同窗户状态下的 I/O 比没有显
著的差别，可以认为来自同一个样本。
表 4   自然通风用户在开窗和关窗状态下的 I/O 比显著性

检验

住户代号 优 良 轻度污染 中度污染 重度污染及以上
Z1 0.048 0.481 0.009 - -
Z2 0.933 0.000 0.000 0.000 0.000 
Z3 0.000 0.000 0.000 0.043 0.000 

根据房间内污染物浓度的质量守恒方程

  （1）

式中，V 为房间体积；CADR 为空气净化器的
洁净空气量；C 为室内污染物浓度；CO 为室外污染
物浓度；Q 为室外通风量；k 污染物自然衰减系数；
E 为室内污染物恒定的散发效率；为时间。考虑稳

态情况，即 ；绝大多数情况下室内没有恒定

序号 外窗开关状态
空气净化器 带过滤器的机械新风系统

通风净化类型 住户代号
数量 CADR（m3/h） 运行状况 风量（m3/h） 送排风类型 运行状况

1 少开 1 110 间歇运行 - - 无 自然 Z1
2 常开 1 400 间歇运行 - - 无 自然 Z2
3 常开 0 - 无 - - 无 自然 Z3
4 少开 0 - 无 - - 无 自然 Z4
5 少开 0 - 无 500 双向流 间歇运行 混合 H1
6 关 0 - 无 300 单向流 连续运行 机械 J1

表 2   通风净化设备性能及基本使用信息

仪器名称 量程 精度
QD-W1 PM2.5 浓度自记仪 0~500 μg/m3 ±10%
CKJM-1 门窗开关记录仪 感应位移 30mm 内 根据磁场强度方向不同，感应距离有所不同

WGLZY-1 智能功率仪 0~4000 W ±0.5%

表 3   测试仪器及性能参数
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的污染物，即 =0；所研究的自然通风用户都没有长
期使用空气净化器，即 CADR=0。那么式（1）可以
简化为

        （2）

很容易通过式（2）发现 I/O 比与通风量之间的
关系，从理论角度说明了 I/O 比与窗户状态有着一
定的相关性。但是这却与利用统计学进行分析得出
的结论相矛盾。

图 2   I/O 延滞性及室内外 PM2.5 浓度变化

得出这种矛盾的原因可能是 I/O 比，具有延滞
性的特性而导致的。有很多专家学者对 I/O 比的延
滞性进行了讨论 [10]。图 2 显示在室外 PM2.5 浓度增
加时，室内 PM2.5 浓度倾向于在一段时间之后发生
相应的变化，并且变化幅度出现了相应的减少；同
样的，在室外 PM2.5 浓度减少的时刻，室内 PM2.5
浓度并不会立即随之减少。例如在图 2 中，5 月 18
日 13:00-14:00 期间，室外 PM2.5 已经显著减少，其
质量浓度达到优的等级，并在之后保持稳定；但是
在此期间，室内浓度并没有相应下降，而是和上一

时刻基本持平。因为室内外质量浓度的变化，I/O 比
急剧升高，超过了之前一直稳定在的数值，达到了
7.8，尽管此时的室内 PM2.5 浓度并没有明显的增高。

图 3   室外存在污染时一段时间内的室内外 PM2.5 浓度和

I/O 比变化

而针对同一个用户，在室外空气污染严重的时
候，尽管室内 PM2.5 浓度可能较高，但是在 I/O 比
上并没有较好的反应。图 3 反应了当室内和室外空
气质量都不佳时，I/O 比并没有出现明显的增大，尽
管此时室内 PM2.5 浓度的最高值达到了 148μg/m³，
相比图 2 中的最高值增加了 50% 左右。

结合图 2 和图 3，室外空气质量的突变可能需
要一定时间才能在室内 PM2.5 浓度表现出来，导致
出现变化不同步或者是变化不同向的现象。这种现
象会导致 I/O 比发生大幅变化，在一段时间后 I/O 比
才会恢复到正常范围内。
3.3   多种统计参数对质量浓度和 I/O 比的影响

图 4(a) 展示了室内 PM2.5 质量浓度的分布状况。
两条红色点划线分别代表中国国家标准 GB3095-

图 4(a)   室内 PM2.5 浓度分布                                                       图 4(b)   室内 I/O 分布状况
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2012 《环境空气质量标准》所规定的 PM2.5 一级和
二级浓度限值，即 35μg/m³ 和 75μg/m³。图 4(b) 展示
了不同住户的 I/O 比分布状况。可以看出在自然通
风的房间内，由于窗户状态的改变和气流的不稳定
性对室外颗粒物的穿透力的影响，I/O 比的变化范围
很大。

通过观察 PM2.5 浓度和 I/O 比分布状况，三种
通风形式住户的结果可以表示出来。从图中可以明
显目测得出机械通风净化效果优于其他两种通风方
式。而针对分布情况相似的住户，如 Z1 和 H1 住户，
如何评价判断它们净化效果的优劣呢？从图中可以
看出，这两户住户的质量浓度分布范围类似，H1 拥
有更多的异常值，两者平均值（Z1 为 31.54μg/m³，
H1 为 31.59μg/m³）近似相等。然而 Z1 的 PM2.5 浓
度的四分位数分布范围更大，上四分位数为 45.40μg/
m³， 大 于 H1 的 38.81μg/m³。Z1 的 下 四 分 位 数 为
12.78μg/m³，小于 H1 的 14.01μg/m³。总的来看，Z1
的四分位数分布范围达到了 H1 的 131.53%。相同地，
通过观察 Z1 和 H1 住户的 I/O 比，Z1 住户的 I/O 比
的平均值为 1.31，大于 H1 的 0.94。但是 H1 的中位
数为 0.55，却略大于 Z1 的 0.62。那么对于 Z1 和 H1
住户通风效果的优劣，有中位数、平均值等多种统
计参数可以作为评价指标，究竟使用哪一个或者其
中哪些进行评价呢 ? 多参数在可操作性方面增加了
评价的难度，需要通过某一确定的评价标准来衡量
各个用户的通风效果。
3.4   净化时间达标率的提出

室 内 PM2.5 浓 度 和 I/O 比 都 存 在 自 身 的 局 限
性，而这种局限性是由它们自身的特性决定的，因
此需要一种新的指标来衡量室内的空气通风净化效
果。由于室外 PM2.5 源对室内 PM2.5 浓度起着重
要的影响作用，并且考虑到室外 PM2.5 量化的可操
作性及量化结果较为可靠，本研究按照 PM2.5 污染
等级归类，提出了各个室外 PM2.5 污染等级下室
内 PM2.5 净化时间达标率的概念，即在各个相同的
室外 PM2.5 污染等级下，以测试总时长为分母，以
室内 PM2.5 质量浓度小于 35μg/m³ 的时长为分子，
两者比值定义为在该室外 PM2.5 污染等级下的室内
PM2.5 净化时间达标率，计算公式为

                                                      （3）

式中 Pd 为室内 PM2.5 净化时间达标率；Nd 为
某个相同室外 PM2.5 污染等级下室内 PM2.5 质量浓
度小于 35μg/m³ 的时长，min；Md 为某个相同室外
PM2.5 污染等级下的测试总时长，min。

图 5   室内空气净化时间达标率

由此，针对各个室外 PM2.5 污染等级，计算得
出房间室内空气净化时间达标率，结果如图 5 所示。
净化时间达标率越高，表明通风净化效果好，当前
的通风净化手段比较恰当。反之，净化时间达标率
越低，则表明室内空气质量不佳，需要调整和优化
通风净化的措施。净化时间达标率从长时间平均的
角度，利用一个单值规避了以上三方面的问题，客
观公正地反映了通风净化效果，并且具有较高的可
操作性。净化时间达标率的提出，优势主要在于：

1）通过单一指标对空气质量进行衡量，更加直
观，评价过程中的可操作性强，避免了多参数比较
中可能出现的相互掣肘的问题；

2）对室内空气净化效果的评价是将不同污染等
级下进行的比较，更具有针对性。住户可以根据评
价的结果在不同的室外空气状况下进一步优化自己
的行为，改善室内空气状况；

3）净化时间达标率是反映总体效果的一个综合
评价指标，通过区分污染等级，考虑了室外空气的
影响，同时通过这种方式，考虑了滞后性的问题。
4   结论

室内 PM2.5 浓度对居住者的健康有着重要影响，
特别是对于自然通风建筑。本研究探索了一种评估
室内 PM2.5 净化结果的新方法 —— 净化时间达标
率。现场实测的气象和行为数据被用于说明传统方
法的局限性和新方法的优点。本文的主要结论总结
如下：

1）室内 PM2.5 质量浓度与室外浓度存在着强
相关关系，而 I/O 比存在着延迟滞后的问题。因此
传统的评价方法都存在着局限性。

2）本文提出的净化时间达标率考虑了室外空气
的影响和滞后性的问题，在表现方式上具有直观性
的特征；同时还可以指导用户的通风净化行为，改
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善公寓的室内空气质量。
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高海拔地区自然通风条件下富氧建筑氧气 
扩散规律研究 

赵婷婷，宋  聪，刘艳峰，王登甲 

（西安建筑科技大学，西安  710055） 
［摘  要］在高海拔地区，弥散富氧是改善建筑室内氧环境、保障人体生命健康水平的重要手段。现有关

于高海拔地区富氧策略的研究主要聚焦机械通风条件下的密闭空间，但对于存在自然通风的建筑室内氧浓度分

布研究则较少。本研究通过 CFD数值模拟，运用响应曲面法分析自然通风对富氧房间氧气扩散的定量影响，揭
示高海拔地区建筑室内氧气扩散规律。结果表明：在自然通风条件下，当房间体形 F1/2/H为 1.65时，房间中心
位置氧气扩散最慢；风压主导的自然通风较热压主导更易引起室内氧气扩散速率和氧气浓度分布的空间不均匀；

室外风速较大且富氧室内无持续供氧时，随着时间推移，氧均值逐渐降低，室内外氧气浓度差逐渐减小，氧气

扩散速率逐渐减慢。 
［关键词］高海拔地区；自然通风；富氧房间；氧气扩散；CFD模拟 

 

0 前言 
我国青藏高原地区平均海拔 4000m，大气氧含量

仅为平原地区的 60%左右，低氧环境严重威胁了外来
人员的身体健康和生活质量[1-2]。针对人们对改善缺

氧环境的迫切需求，增压增氧、鼻吸式富氧、弥散式

供氧等富氧方式逐渐涌现[4-5]。其中，室内弥散式供

氧方式由于其设备紧凑、不影响人员活动等优点[3]，

成为解决进藏人群低压缺氧问题的发展趋势。 
近年来，在青藏铁路建设、高原隧道施工背景下，

诸多学者针对高海拔弥散供氧进行了研究。胡松涛教

授[6-7]运用控制体积法探讨了青藏铁路列车在弥散供

氧条件下新风系统与供氧系统的集成等问题；胡涛等

人[8]采用集总参数法建立列车内部含氧量变化的动

态数学模型，得到不供氧以保持车内正常氧分压情况

下的列车内外氧含量变化曲线；张人梅[9]对空调系统

下不同新风与供氧系统联合运行模式进行了对比分

析和可行性研究。但这些研究针对高原列车等使用机

械通风的密闭空间，新风量稳定可调，且人员分布较

为固定。但对于高海拔地区实际建筑，室内并非绝对

密闭，自然通风是影响室内氧气浓度不可忽略的因

素，在此基础上，富氧房间室内外氧气浓度差亦会造

成房间氧气耗散。然而，目前鲜有关于高海拔地区建

筑富氧特性的研究，相应的室内氧气浓度扩散规律也

并不明晰，严重制约了高海拔地区建筑氧环境调节技

术的发展。 
本研究的目的是掌握自然通风对建筑室内氧气

浓度的定量影响，揭示高海拔地区富氧建筑室内氧气

扩散规律。研究通过 CFD 数值计算，分析影响弥散
富氧建筑室内氧气浓度的主要因素，探究自然通风水

平、房间形态及时间等因素对室内氧气浓度分布的定

量影响，获得建筑室内氧气扩散规律，为高海拔地区

建筑氧环境营造提供理论基础和科学指导。 
1 高海拔地区富氧建筑室内氧气扩散特性分析方法 
1.1 氧气扩散指标 
为分析室内不同位置的氧气浓度分布特征，本研

究以建筑室内平均氧气浓度（以下简称氧均值）作为

关联室内不同位置氧气扩散速率与氧均值扩散速率

的指标。同时，为分析氧气在房间中的扩散规律，研

究对象设定为初始状态富氧而后续无供氧的房间。基

于质量守恒原则对房间氧平衡过程进行分析，如下所

示： 

RqQQCQC
t
CV −−+−= po

d
d

        （1） 

式中，V—房间的体积，m3；Co—室外氧气浓度，

Co=20.3%；Q—房间自然通风量，m3/h；R—室内人
员耗氧量，m3/h；q—氧气扩散量，m3/h；Qp—机械

供氧氧气产生速率，m3/h。 
由于房间初始时刻为富氧状态且后续无供氧，室

内氧气浓度随时间推移逐渐降低，氧均值如式（2）
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所示： 

βt
0t)(in, e)( −−+=

ββ
acaC               （2） 

式中 C(in,t) —氧均值，%；β—换气次数，次/h；
α—常数，α=βCo-R/V；c0—初始氧气浓度，%。 
为了尽量减小由于氧均值不同对氧分布的影响，

本文使用房间不同位置的氧气浓度与氧均值的比值

作为因变量 y，表达式如式（3）所示： 

t)(in,t)z,y,x,(in, / CCy =                   （3） 

因变量 y 值可用来衡量相对于氧均值扩散速率
室内不同位置处的氧气扩散速率，y越大表明该位置
氧气扩散越慢。 
1.2 室内氧气扩散的影响因素 
本研究主要考虑热压主导和风压主导两种形式

的自然通风，分别研究其对室内氧气扩散的影响。其

中，风压主导下，假定室内无热源且室内外无温差；

热压主导下，假定室内存在地面均布热源，此时室内

外存在温差。 
在风压主导下，影响室内不同位置氧气浓度的因

素包括换气次数、氧均值、房间体形、有效进深、垂

直高度、开间大小、人员耗氧、时间、室外氧气浓度

等。其中，由于人员耗氧较通风耗氧来说耗氧量极小，

且人员位置不固定，不列为本研究因素分析对象；根

据作者在拉萨室外氧气浓度现场调研结果，设定室外

氧气浓度为 20.3%；氧均值由式（2）基于初始氧气
浓度、换气次数及时间确定，假设初始时刻室内氧气

浓度分布均匀，则室内平均氧气浓度可代表换气次数

及时间的变化；前期研究表明室内开间方向氧气浓度

变化并无显著影响，因此用房间体形 F1/2/H[10]衡量房

间形态对氧气浓度分布的影响，F为地板面积，H为
房间高度。因此，本研究分析自然通风对建筑室内氧

气浓度分布的影响因素包括换气次数、室内平均氧气

浓度、房间体形、有效进深和垂直高度。 
在热压主导下，设定来流风速为 0.5m/s，进口速

度 0.2m/s，同时设定室外温度恒定，开口大小为半开
口，使得换气次数完全由室内热源密度决定，即热压

主导与风压主导的不同之处在于热压主导由热源密

度代替了换气次数，其余因素保持不变。 
采用基于因子分解和不完全块设计的Box-Behnken

设计方法进行因子水平设置及工况设计，以合理地减

少工况数量。该设计方法考虑每个设计变量的三个级

别（最低-1，中间0，最高+1），因子水平标度如下： 

)(2/1 iLiH

ii
i XX

XXX
−

−
=                   （6） 

其中，XiH、XiL分别表示第 i 个因子的高、低水
平，Xi为均值水平。xi表示影响因素。表 1为风压主
导和热压主导下五个设计变量的级别。 

表 1  因子的水平设置 
风压主导 热压主导 

影响因素 xi XiL XiH 影响因素 xi XiL XiH 

通风量 Q（次/h） x1 1 6.4 热源密度Ф（W/s） x1 80 400 

房间体形 F1/2/H x2 1.39 1.9 房间体形 F1/2/H x2 1.39 1.9 

有效进深 x/L x3 1/6 5/6 有效进深 x/L x3 1/6 5/6 

垂直高度 z/H x4 1/6 5/6 垂直高度 z/H x4 1/6 5/6 

氧均值 C(in,t) x5 21% 27% 氧均值 Cin,t x5 21% 27% 

根据拉萨典型气象条件对室外温度和风速进

行设置。风压主导下，室内无热源，此时设定室内

外温度相同，通过改变来流风速变换通风量的大

小；热压主导下，由于不同的热源密度对应不同的

换气次数，具体环境参数设置如表 2 所示。 

表 2  室内外环境设置 
驱动势 开口 室外温度（K） 室内温度（K） 来流风速（m/s） 通风量（h-1） 

缝隙 290 290 5 1 

半开口 290 290 2 3.7 风压 

半开口 290 290 3 6.4 

驱动势 开口 室外温度（K） 室内温度（K） 来流风速（m/s） 热源密度（W/s） 

270 80 

280 240 热压 半开口 265 

295 

0.5 

400 

拥有 5个变量的 BBD设计可设置为正交块，如 表 3 所示，每个（±1，±1）组合表示一个完整的 22
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设计。 
表 3  五变量 BBD 工况设计表 

自变量 自变量 

x1 x2 x3 x4 x5 x1 x2 x3 x4 x5 

±1 ±1 0 0 0 0 ±1 ±1 0 0 

0 0 ±1 ±1 0 ±1 0 0 ±1 0 

0 ±1 0 0 ±1 0 0 ±1 0 ±1 

±1 0 ±1 0 0 ±1 0 0 0 ±1 

0 0 0 ±1 ±1 0 ±1 0 ±1 0 

0 0 0 0 0 - - - - - 

1.3 响应曲面法 

本研究采用响应曲面法对室内氧气扩散规律进

行定量表征。响应曲面法[11]是根据一组所得的样本数

据拟合得到，并给出曲面方程，然后对曲面方程进行

求解，从而获得一组最优设计变量的优化方法。根据

响应曲面建模原则，将 y设定为室内不同位置氧气浓
度与氧均值的比值，则 y 与各影响因素 x1，x2......xk

的关系如式（4）所示： 
),......,( k21 xxxfy =                  （4） 

假设响应面由二阶模型充分拟合，则 y值计算方
法如下： 

),......,(e k21
ji

jiij

k

1i

2
ii

k

1i
ii0 XXXXXXXy ++++= ∑∑∑

== p

ββββ （5） 

式中 Xi 为自然通风下影响室内氧气扩散的因素

xi 的水平，βi，βii，βij 分别为线性、二次和相互作用

项的回归系数，e为误差。 
2 数值模型的建立 
本研究采用的模拟软件为 FLUENT，建模软件为

GAMBIT。房间模型为单开口房间，房间体积为 64m
3，开口大小分为缝隙状态（1m×8mm）和开口状态（1
m×0.64m）。计算区域包括室外区域和室内区域两部
分，室外区域的长宽高分别都为房间的 5倍。由于 R
NG κ-ε 两方程湍流模型适用于高雷诺数湍流流动，
采用 RNG κ-ε 模型求解室内空气气流场。控制方程
的通用形式为： 

φ)(div)(div SgradΓV += φφρ φ         （7） 

其中，div(ρVφ)为对流项，div(Гφgradφ)为扩散项，
Sφ为源项。 
采用 SIMPLE 算法进行压力-速度耦合求解。能

量、湍流动能和湍流扩散率为二阶迎风方案，能量收

敛准则为 10-7，连续性、动量、耗散率和湍流动能为

10-4。热压作用下用 Boussinesq 假设来获得更好的收
敛速度。使用组分传输方程时，设定气体组成成分包

括氧气和空气两种。根据海拔高度修正后的氧气扩散

系数为 1.78×10-5m2/s，空气密度设定为 0.82kg/m3，

空气的热膨胀系数为 0.003。 
边界条件的设置如下：分别将室外条件设为速度

进口和压力出口，室外顶面设置为壁面，而在室内区

域中，室内围护结构和地面设置为壁面边界条件，房

间内部开口设置为内部边界条件，内部氧源设置为面

速度进口，房间的墙壁设置为绝热。速度入口的湍流

参数以湍流强度和水力直径的形式给定，空气进口的

来流湍流强度为 2%，水力半径为 lm。氧气进口来流
湍流强度为 2%，水力半径为 0.05m。  
3 结果及分析 
3.1 回归模型 
根据上述富氧房间气流组织初设方案和边界条

件进行模拟计算，使用 Minitab软件采用响应曲面法
对收敛后的计算结果进行分析，得到风压主导和热压

主导下各设计参数的影响检验结果及目标函数（5）
的回归系数如表 6所示。 

可以看出，风压主导下，一次项中五个因素影

响大小排序为：有效进深＞计算氧气浓度＞通风量

＞房间体形＞垂直高度，其中有效进深及计算氧气

浓度影响十分显著，通风量影响显著；二次项中影

响程度排序为房间体形＞有效进深＞计算氧气浓度

＞通风量＞垂直高度，其中房间体形，计算氧气浓

度及有效进深影响显著；二次项两两交互作用时，

通风量和有效进深相关性较大，其余因素交互作用

影响不大。 
热压主导下，一次项中有效进深影响因素最大，

二次项中有效进深及房间体形有影响；交互项中垂直

高度和计算氧气浓度相互影响作用较大，垂直高度和

房间体形、地热和计算氧气浓度、房间体形和计算氧

气浓度有一定影响。 
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表 6  设计参数的影响检验结果及扩散速率回归系数 
风压主导 热压主导 

项 T 值 P 值 系数 项 T 值 P 值 系数 

常量 111.59 0.000 2.005 常量 418.69 0.000 0.226 

Q -3.37 0.002 -0.0775 x/L -3.45 0.002 -0.0006 

F1/2/H 0.64 0.525 1.319 z/H 0.99 0.331 0.601 

z /H -0.14 0.887 -0.341 Ф 0.25 0.803 0.229 

x /L 8.98 0.000 -0.339 F1/2/H -0.44 0.665 0.13 

C(in,t) -4.20 0.000 -14.41 C(in,t) 1.43 0.166 2.17 

Q×Q 1.43 0.164 0.00145 x /L×x /L -3.19 0.004 0.000 

F1/2/H×F1/2/H -3.87 0.001 -0.438 z /H×z /H -0.26 0.800 -0.113 

z/H×z/H 0.16 0.871 0.0109 Ф×Ф -0.56 0.581 -0.0046 

x/L×x/L 3.36 0.003 0.2224 F1/2/H×F1/2/H -3.67 0.001 -0.0575 

C(in,t)×C(in,t) 3.04 0.006 24.81 C(in,t)×C(in,t) 0.11 0.910 0.36 

Q×F1/2/H 0.79 0.436 0.0125 x /L×z /H -1.94 0.064 0.000117 

Q×z/H 1.03 0.315 0.0124 x /L×Ф 0.10 0.917 0.000007 

Q×x/L 3.30 0.003 0.0339 x/L×F1/2/H -0.42 0.675 0.000006 

Q×C(in,t) 0.41 0.683 0.055 x /L×C(in,t) -0.45 0.657 0.001649 

F1/2/H×z /H 0.76 0.454 0.097 z /H×Ф 0.13 0.897 0.0749 

F1/2/H×x /L -1.15 0.261 -0.147 z /H×F1/2/H 2.15 0.041 -0.0148 

F1/2/H×C(in,t) 0.34 0.737 0.48 z /H×C(in,t) -3.67 0.001 -1.182 

z /H×x /L 1.27 0.214 0.1246 Ф×F1/2/H 1.61 0.119 -0.0516 

z /H×C(in,t) 0.23 0.821 0.25 Ф×C(in,t) 2.29 0.031 -1.302 

x /L×C(in,t) 1.13 0.268 1.23 F1/2/H×C(in,t) -2.25 0.017 -0.16 

3.2 风压主导富氧房间氧气扩散规律 
风压主导影响氧气扩散速率的因素包括通风量、

房间体形、有效进深、垂直高度及氧均值。图 1（a）
-（f）为保持其中三个因素为其均值水平不变，其余
两因素交互作用下对氧气扩散速率的影响分析。图

（a）为有效进深和氧均值的共同作用下的扩散速率。
随着时间推移，氧均值逐渐降低，同时房间各处氧气

扩散速率逐渐降低，当有效进深小于 0.5、氧均值大
于 23%时，y值小于 1，说明扩散速率较氧均值扩散
速率快；当氧均值小于 23%时，不同位置的氧气扩散
速率较氧均值扩散速率慢，说明室内外氧气浓度差越

大越有利于氧气的扩散；而当有效进深越大，测点位

置距离窗口越近，氧气扩散速率则越快。图（b）（d）
（f）中有效进深发生变化时具有同样规律。图（b）
为通风量和有效进深对 y值的影响，通风量越大，氧
气扩散速率越快。图（c）为氧均值与通风量相互作
用下对 y值的影响，可验证上述结论。图（d）及（e）
分别为房间体形与有效进深及通风量对扩散速率的

影响，可以看出，房间体形与扩散速率存在二次项关

系，扩散速率随着房间体形的增大先减慢后加快，通

过分析回归方程可知当房间体形为 1.65 时，抛物线

到达顶点，房间中心位置氧气扩散最慢。图（f）为
有效进深及垂直高度两因素作用下氧气扩散速率分

布图，可以看出垂直高度对扩散速率的影响不大。 
3.3 热压主导富氧房间氧气扩散规律 
热压主导下影响氧气扩散速率的五个因素包括

热源密度、房间体形、有效进深、垂直高度及氧均值，

其中两因素交互作用下对扩散速率的影响分析如图 2
所示，总体来说，热压下氧气扩散速率分布较风压主

导下均匀。图（a）为房间体形及有效进深对氧气扩
散速率的影响，可以看出，热压作用下房间体形对氧

气扩散速率也呈二次影响，当房间体形为 1.65时，y
值最大，室内中心位置氧气扩散最慢。而有效进深对

氧气扩散速率的影响与风压主导下规律相反，随着有

效进深增大氧气扩散速率小幅度增大。图（c）为热
源密度和有效进深对氧气扩散速率的影响，可以看

出，由于热源密度变化造成的通风量变化对室内氧气

扩散速率并无显著影响。图（b）和图（d）分别为垂
直高度和有效进深及氧均值的相互关系图，氧均值和

垂直高度对氧气扩散速率的影响规律并不明晰，但可

以看出，y 值在大部分区域均大于 1，仅在部分小区
域小于 1，说明热压作用下氧气扩散速率的分布较为
均匀，不存在氧聚集现象。 
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（a）y 与 x/L，C(in,t)的等值线图 （b）y 与 Q，x/L 的等值线图 
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（c）y 与 Q，C(in,t)的等值线图 （d）y 与 F1/2/H，x/L 的等值线图 
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（e）y 与 F1/2/H，Q 的等值线图 （f）y 与 z/H，x/L 的等值线图 

图 1  风压自然通风下富氧房间氧气扩散等值线图 

对比风压和热压分别主导下的氧气扩散规律可

以看出，空间分布上，热压作用下不同位置氧气扩散

速率的分布明显较风压作用下均匀。时间分布上，风

压主导下，随着时间推移，氧均值逐渐降低，室内外

氧浓度差逐渐降低，不同位置的扩散速率逐渐减慢。

而热压作用下氧气扩散速率并无明显规律，地面均布

热源热源密度的影响较小。 
4 结论 

在自然通风条件下，无论热压主导还是风压主

导，氧气扩散速率与房间体形均存在二次变化关系，

当房间体形指标 F1/2/H为 1.65时，房间中心位置氧气
扩散最慢。 
热压主导的自然通风房间氧气分布较为均匀，室

内不同位置的氧气扩散速率无显著差异；相比之下，

风压主导的自然通风更易引起室内氧气扩散速率和

氧气浓度分布的空间不均匀，有效进深越小，与通风

风口距离越远，则氧气扩散速率越慢。 
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（a）y 与 F1/2/H，x/L 的等值线图 （b）y 与 x/L，z/H 的等值线图 
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（c）y 与地热，x/L 的等值线图 （d）y 与 z/H，C(in,t)的等值线图 

图 2  热压自然通风下富氧房间氧气扩散等值线图 

（3）自然通风条件下，室外风速较大且富氧房
间内无持续供氧时，氧均值随着时间逐渐减小；当室

内外氧气浓度差越大，房间通风量越大时，房间氧气

耗散速率越快。 
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多点进出城市地下道路 CO污染物浓度分布 
特性研究 

聂鹤翔 1，陈  超 1，沈  铮 2，王  平 2，郑晓娜 2，李  琼 3，刘  畅 1 

（1.北京工业大学城市建设学部绿色建筑环境与节能技术北京市重点实验室，北京  100124； 
2.北京市市政工程设计研究总院有限公司，北京  100082；3.华北科技学院建筑工程学院，北京  101601） 

［摘  要］多点进出城市地下道路行驶过程中机动车排放的污染物（CO、NOx等）不仅对隧道内驾驶人员
的健康产生影响，同时还给隧道洞口附近民众的居住环境及健康带来影响。为此，本研究以机动车流排放污染

物 CO 浓度分布规律为重点研究对象，基于质量守恒定律、流体力学理论，并结合实验研究方法，开展了多点
进出城市地下道路交通风速及机动车流排放污染物扩散特性的研究；提出了交通风条件下多点进出城市地下道

路机动车流排放污染物 CO 浓度分布特性预测模型构建方法，长沙市营盘路湘江隧道实测结果验证了模型的有
效性，计算值与实测值的误差评估值 LA为 0.916。研究结果可为多点进出城市地下道路科学选址及其通风系统
优化设计与节能运行提供参考依据。 

［关键词］多点进出城市地下道路；分（合）流匝道；交通风模型；CO污染物浓度预测模型；实测验证 
 

0 引言 

机动车排放污染物产生的隧道环境安全问题日

益成为人们关注的重点。多点进出城市地下道路复杂

的隧道结构特征以及位于城市人员密集区的位置特

点，致使机动车在行驶过程中排放的污染物（CO、
NOx等）不仅对隧道内驾驶人员的健康产生影响，同
时对隧道洞口附近的居民健康带来影响，也给城市地

下道路选址以及通风工程设计提出了挑战。结合多点

进出城市地下道路结构特征与交通特征，科学合理评

价交通风流条件下机动车流排放污染物CO浓度分布
特性，对隧道通风系统优化设计与节能运行策略制定

具有非常重要意义。 
国内外学者关于单点进出直隧道内污染物浓度

分布及空气流动特性进行了大量研究。Katolieky 和
Jicha[1]采用 Eulerian- Lagrangian的准稳态模型分析了
交通通风力对隧道通风换气的影响，计算结果显示隧

道交通风速主要与交通流密度、车速和隧道长度相

关，且随着车速的增加而增大。Chi-Ji Lin[2]等针对隧

道顶部设有通风孔的情况，分析了交通通风力对空气

流动规律的影响。关于多点进出隧道污染物浓度分布

的研究近年来也有一些报道。Tan Z et al[3]构建了稳态

流量隧道段的流量、空气动力学和污染物扩散模型，

并根据匝道流量估计主入口交通引流的最佳时间，提

出了应用非线性规划（NP）技术指导交通管制的研
究思路。Chung-Yi Chung[4]利用标准 k-ε湍流模型模
拟隧道中气态污染物 CO和NOx的三维湍流和扩散，
并使用有限体积法进行数值求解。钟星灿[5-6]等根据

连续性方程和压力守恒方程研究了隧道壁面设置自

然通风口情况下，隧道内空气流动的规律。 
本研究拟在前人研究基础上，并结合课题组前期

研究积累，以机动车流排放污染物 CO浓度分布规律
为重点研究对象，依据质量守恒定律、流体力学理论，

并结合实验研究方法，开展关于多点进出城市地下道

路交通风速及其对机动车流排放污染物扩散特性的

研究；研究多点进出城市地下道路交通风速与机动车

流排放污染物 CO浓度计算模型构建方法，为定量评
价多点进出城市地下道路结构特征与交通特征条件

下的交通风速动态变化规律、以及交通风作用下各分

（合）流匝道对主隧道CO浓度分布特性的影响规律，
提供分析方法参考，同时为多点进出城市地下道路科

学选址及其通风系统优化设计与其节能运行策略制

定提供参考依据。 
1  材料与方法 
1.1  模型构建 
对于多点进出城市地下道路而言，由于隧道通风

系统有多个分（合）流匝道，各匝道的通风系统构成

一个复杂的通风网络（图 1），整个隧道网络中风流
方向的判断、各匝道风量分配比例、各隧道通风参数
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界定等问题的解决均应对整个通风体系进行整体研

究[7]。需要把握不同结构特征与交通特征对交通风以

及机动车排放污染物浓度分布特性的影响规律。 

 
图 1  多点进出城市地下道路通风网络示意图 

对于多点进出城市地下道路机动车流污染物排

放与扩散特性，可以认为短时间内污染物排放强度不

随时间变化，隧道断面方向污染物扩散均匀，产生的

污染物主要通过紊流对流传质传递。因此，可忽略污

染物扩散方程中的非稳态项和扩散项。根据质量守恒

规律，可建立图 1中某隧道段 i段一维质量平衡方程
式，即单位时间在隧道宽度为 W 的路面上污染物对

流传递质量等于机动车污染物排放源及其他源项之

和，如式（1）。 

bvrr SS
Wdx

xdCVA +=
)(                      （1） 

式中，C(x)为主隧道 x 方向处污染物浓度，
mg·m-3；Ar为隧道净空断面积，m2；W为隧道宽度，
m；Vr为隧道内平均交通风速，m·s-1；Sb为匝道源项，

mg·m-2s-1（匝道源项的影响可由不同隧道段的进口浓

度所包含，故在此忽略）；Sv 为隧道内单位路面面积

机动车排放污染物累积量，也即隧道内单位路面面积

机动车排放污染物强度（可根据式（2）计算），
mg·m-2s-1。 

W
xEFNxCxKS sv 3600
)()()( ⋅

=⋅=                （2） 

式中，K(x)为扩散特征系数，反映单位时间内车
流排放污染物均匀混合扩散到车顶高度的能力，

m·s-1；Cs(x)为距隧道入口 x m处机动车刚排放污染物
受车速和风速综合影响混合均匀的平均质量浓度（视

为壁面质量浓度），mg·m-3；N为交通流量，veh·h-1；

EF(x)为隧道内机动车流排放污染物平均单车综合排
放因子，g·km-1veh-1。 
隧道内机动车排放污染物将以对流传质的方式

沿机动车行驶方向传递，单位时间内单位路面面积机

动车排放污染物累积量等于对流传质传递量，即有式

（3）成立。 
)]()([)( xCxChxCK sms −⋅=⋅                 （3） 

式中，hm为对流传质系数，m·s-1。 
根据式（1）~式（3）可得到多点进出城市地下

道路总传质方程式（4）。 

⎥
⎦

⎤
⋅⎢

⎣

⎡
−

⋅=
rrm

in VA
Wx

hK
KCxC

/1
exp)(               （4） 

式中，={隧道进口背景值，或是合流作用后浓度
初值，或是分流作用后浓度初值}。 
在已知隧道结构参数和交通特征参数条件下，确

定隧道内各段交通风速 Vr、对流传质系数 hm、扩散

特征系数 K是关键。 
1.2  模型中关键参数确定 

1.2.1  交通风速 Vr 
大量研究结果表明[8]-[9]，当隧道内机械通风系统

不运行时，隧道风速主要受自然通风力和交通通风力

作用影响。关于自然通风力的影响，陈超等[10]的研究

结果表明，对于位于地面以下的下凹式结构形式城市

地下道路，由于隧道进出口两端几乎没有高差，难以

形成热位差；另外，对于水平移动的大气自然风流，

无法在进口或出口处形成驻点，不能在进出口之间产

生压力差，因此也可以忽略隧道受自然风力作用的影

响。 
对于有 n个主隧道段、m个合流匝道、k个分流

匝道的多点进出城市地下道路（图 1），可假设：①
隧道口处风压为当地大气压，隧道内初始空气速度为

0；②隧道内以轻型机动车型为主要车型且机动车流
稳定；③考虑到隧道的长度远大于其横截面积，将隧

道内空气流动视为一维不可压缩恒定流动；④隧道内

壁面粗糙度不变，忽略隧道坡度的影响；⑤隧道内空

气密度不变、无漏风，忽略空气中水蒸气的变化。 
根据基尔霍夫定律，图 1中流入（出）任意节点

v（分（合）流隧道段与主隧道段的交点）交通风量
代数和为零,即有式（5）、（6）成立。假定，流入节
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点 v的交通风量为正,流出节点 v的交通风量为负。 

++ + =
v n v v+1

0Q Q Q (v=1,2,…,n-1)      （5） 

i i iQ Vr Ar= (i=1,2,…,n+m+k)              （6） 
式中，Qi—隧道段 i 的交通风量，m3·s-1；Ari—

隧道段 i横截面积，m2；Vri—隧道段 i平均交通风速，
m·s-1。 
对于图 1 中任意隧道段 i（包括主隧道段、分流

匝道段、合流匝道段，i=1,2,…,n+m+k）,该隧道段机
动车流产生的交通通风力 Gi可用式（7）表示，相应
的通风阻力 Fi 可表示为式（8），则该隧道段的压差
Pi可表示为式（9）[11]。 

2
i ( )

2
m

t r
r

AG n v v
A

ρ
= −                     （7） 

2
i ( )

2 r
LF v
D

ρ ξ λ= +                     （8） 

2 2
i i i ( ) ( )

2 2
m

t r r
r

A LP G F n v v v
A D

ρ ρ ξ λ= − = + − +   （9） 

式中，n—对应隧道段内机动车辆数，n
3600 t

NL
V

= ，

N—交通流量，veh·h-1；L—隧道段长度，m；Vt—机
动车流平均车速，m·s-1；Am—机动车等效阻抗面积，
m2；ρ—隧道内空气密度（取 1.24 kg·m-3），kg·m-3；

ζ—分(合)流匝道段的局部阻力系数；λ隧道段的沿
程阻力系数； D隧道段当量直径，m。 
根据流体力学理论，对于图 1中任意合流匝道节

点 v，其上游主隧道段压差与对应并联的合流匝道压
差恒有式（10）成立；同理，对于图 3中任意分流匝
道节点 v，则恒有式（11）成立。 

=∑
v

i n+v
i=1

 - 0P P (v=1,2,…,m)           （10） 

=∑
n

i n+v
i=v+1

 - 0P P (v=m+1,…,n-1)         （11） 

根据式（5）、式（10）与式（11），可建立关于
图 1的多点进出城市地下道路压差平衡式（12）与式
（13）、以及交通风量平衡式（14）。 

+
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     （14） 

对于特定隧道，当隧道结构尺寸一定，且各隧道

段内交通流量 N、机动车流平均车速 Vt已知时，根

据最小二乘法运用 Matlab 软件编程联立求解方程式
（12）～（14），即可求得交通通风力作用下各隧道
段的平均交通风速 Vr。 
需要提出的是，方程式中涉及的各分（合）流匝

道段的局部阻力系数不仅与隧道结构形状有关，还与

其上下游主隧道与分（合）流匝道段的流量比、分岔

角度有关。本研究涉及的合流直隧道局部阻力系数ξ

13、合流匝道局部阻力系数ξ23、分流直隧道局部阻

力系数ξ31、分流匝道局部阻力系数ξ32，直接采用

课题组的研究结果（式（15）~式（18））[9]；另外，

方程式中涉及的机动车流平均车速，根据课题组关于

地下道路交通流量、交通车速的大量实测数据得到的

交通流量与机动车流平均车速的关联系式（图 2）[12]

计算，该结果与一般公路隧道的规律类似[13]、且与格

林息尔治速度-密度线性模型计算结果吻合。 
2 2

13 1 1 10.81 2.81q 0.36 1.54 0.4 0.04sin q q sin sinξ θ θ θ= − + + − − −  
（15） 

 
                                （16） 

 
                                （17） 

 
                                （18） 

式中，q1—主隧道通风量与总风量之比；q2—分
（合）流匝道通风量与总风量之比；θ —主隧道与匝
道夹角，°。 
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图 2  交通流量与车速关系 

根据图 2实测数据，可拟合得到交通流量与车速
Vt关系式（19）。 

223.177.829.167 tt VVN −+=              （19） 

式中，N≥900veh·车道-1。 
1.2.2对流传质系数 hm 
机动车流排放的污染物主要受主隧道空气交通

风速的影响，沿机动车行驶方向在隧道内进行对流传

质。王嘉松等[14]实测和模拟研究结果表明污染物浓度

在尾气管后部轴向的 1～4 m范围内迅速衰减，在距
地面 1.5 m高，沿排气管径向污染物浓度接近于背景
浓度。这表明隧道当量直径（根据城市地下道路工程

设计规范 CJJ221-2015[15]规定净高要求,如表 1）远远
大于污染物浓度边界层厚度，浓度边界层不会发展到

隧道整个壁面，隧道内污染物对流扩散过程可以认为

是外掠平板的紊流对流传质。由于隧道当量直径远远

大于污染物浓度边界层厚度，浓度边界层不会发展到

隧道整个壁面，隧道内污染物对流扩散过程可以认为

是外掠平板的紊流对流传质。式（3）中对流传质系
数由传热传质类比律式（20）获得。 

ρp
m c

hh =                              （20） 

p
L

Nuh λ⋅
=                             （21） 

3/14 PrRe0296.0=fNu     75 10Re105 ≤≤×    （22） 
式中，hm为对流传质系数，h为对流换热系数；

cp为定压比热；ρ 为密度；Nu为努谢尔特数；λ 为导
热系数；L 为隧道特征长度，Re 为雷诺数，Pr 为普
朗特数。 

表 1  城市地下道路最小净高 
道路种类 行驶交通类型 净高（m） 

一般值 3.5 
小客车 

最小值 3.2 机动车道 
各种机动车 4.5 

1.2.3扩散特征系数 K 
扩散特征系数 K是指单位时间内，受机动车流对

排放污染物混合扰动作用，污染物均匀扩散到车顶水

平面的能力，它与机动车排放因子、交通流量、平均

车速、交通风速等因素相关。在交通流量和平均车速

相对稳定条件下，可以认为扩散特征系数 K也是相对
稳定的，可根据式（23）计算。 

mh
EFNxcW

EFNK
⋅

+⋅⋅

⋅
=

)(3600                （23） 

随着我国机动车排放限值标准日趋严格，相应的

执行不同标准的机动车数量比例也在发生着变化，对

应式（23）的隧道内机动车流排放污染物平均单车综
合排放因子 EF(x)取值，也因同时间、工程场地不同
而动态变化，需要根据工程场地实际运营情况取值。

图 3为我国不同时期执行不同排放标准，所对应的机
动车 CO 排放因子，无论是汽油车还是柴油车的 CO
排放因子，随着 G1 标准到 G6 标准，均呈明显下降
趋势。式（23）中隧道内机动车流排放污染物平均单
车综合排放因子 EF(x)，本研究根据课题组前期研究
结果取值[16]。 

 

图 3  中国不同排放标准下 CO 排放因子 

1.3  模型求解 
不同结构特征的主隧道段沿机动车行进方向浓

度分布可根据式（4）计算。在求解过程中，需要预
先确定计算主隧道段的进口浓度，各主隧道段进口浓

度可分别根据式（24）~式（27）确定。 
1）主隧道入口：进口边界浓度为隧道洞口背景

值。 

0)(,0 CxCx ==                     （24） 

2）合流匝道后主隧道：根据基尔霍夫定律，合
流段节点方程如式（25）。 

333111222 CVACVACVA rrrrrr =+          （25） 

式中，C2、C3分别为合流前主隧道与匝道的计算
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浓度值。 
3）分流后主隧道：假定分流前主隧道总风量为

Q3，分流后主隧道风量为 Q5，即 QQQ =+ 54 3，则有

式（26）和式（27）成立。式（27）中分流比例 C3-5

可按 0.5取值[16]。 

333555444 CVACVACVA rrrrrr =+         （26） 

1

1

34

353

5
53

+
−
−

==−

CC
CCQ

QC
                   （27） 

式中，C3为分流前主隧道计算浓度值。 
2  模型实测验证 
2.1  实测隧道概况 
为了验证第 1 节提出的多点进出城市地下道路

沿机动车行进方向污染物浓度计算模型的有效性，本

研究结合课题组关于长沙市营盘路湘江隧道（图 4）
的实测结果进行验证。 

 

图 4  长沙市营盘路湘江隧道构造示意图 

长沙市营盘路湘江隧道为多点进出城市道路为

双洞单向隧道，分南北两条隧道，主线长 2.7km（图
4）。隧道通风系统为全射流纵向通风方式，其中北线
主隧道 1段长为 900m，共布置了 10台射流风机；北
线主隧道 2段长为 850m，共布置 8台射流风机；北
线主隧道 3 段长为 525m，共布置 8 台射流风机；D
匝道段长为 752m，共布置 8 台射流风机；B 匝道段
长为 425m，共布置 6 台射流风机。主隧道断面积为
54.14m2（当量直径为 8m），匝道断面积为 45.82m2

（当量直径为 6.8m）；分（合）流匝道的主-支夹角均
为 10°。 
本研究采用隧道实测法，于 2013年 5月 25日至

6月 3日重点对长沙隧道交通特征（交通流量、平均
车速）以及沿机动车行进方向各隧道段的交通风速进

行了现场实测。考虑到车辆分布均匀且保持匀速行驶

时，隧道沿线各截面风速大致相当[17]，测点布置以综

合考虑测试断面的代表性、间距的相对均匀性以及空

气流动较为平稳的路段为原则，分别在实测对象的南

线和北线隧道内各布置了 19 个测点（图 4 中红色小
圆点），各测点布置方式、实测仪器及实测方法同参

考文献[9]；测试采样时间间隔为 1min，每个测点取 5

个数据。实测时间均选在车流量大、车流密集且流量

较稳定的早（7:00-8:30）、晚（17:30-19:00）高峰时
段。实测期间，隧道内所有机械通风设备均停止运行。 
2.2  实测结果验证及方法应用 

2.2.1  交通风网络模型验证 
当已知主隧道入口处交通流量时，即可根据式

（19）计算得到对应隧道段的车速，进一步将隧道北
线结构特征参数等代入式（8）~式（10），即可计算
得各隧道段交通风速计算值。其计算值与实测值的对

比结果如图 5，对应的隧道段编号参考图 6。 

 
图 5  计算值与实测值对比（北线） 

 
图 6  隧道分段示意图 

可根据式（28）误差分析方法评估计算值与实测
值的误差。LA值的范围为 0-1，当 LA=0时，完全不
一致，即计算值和实测值完全不吻合；当 LA=1时，
完全一致，即模拟值和实测值完全吻合。分析结果表

明，图 5 计算值与实测值的误差评估计算值 IA 为
0.992，比较结果说明了交通风网络模型的有效性。 

( ) ( )
2

1

2

1
''1 ∑∑

==

+−−=
N

i
ii

N

i
ii XmXpXmXpIA           （28） 

式中， Xpi 为模拟值； Xmi 为实测值；

Xpi’=Xpi-Xpave；Xpave 为各个隧道段风速的模拟平
均值；Xmi’=Xmi-Xmave；Xmave 为实测值各个隧道
段的平均值。 

2.2.2  CO污染物浓度分布特性预测模型验证 
图 7为根据1.3节计算得到对应图6各主隧道CO

污染物浓度计算结果与实测结果比较。同理，根据式
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（28）可计算得到图 7计算值与实测值的误差评估计
算值 IA为 0.916。比较结果说明了第 1节提出的基于
交通风条件多点进出城市地下道路CO污染物浓度分
布特性预测型的有效性。 

 

图 7  计算值与实测值比较 

3  结论 

本研究得到以下结论： 
1）提出了多点进出城市地下道路交通风速网络

计算模型，与实测结果比较的误差评估值 LA 值为
0.992，说明了模型的有效性。 

2）提出了基于交通风速条件下多点进出城市地
下道路机动车流排放污染物 CO浓度分布预测模型，
与实测结果比较的误差评估值 LA 值为 0.916，说明
了模型的有效性。 
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复合相变堆积床通风释冷的数值研究 
田东东 1，王  会 1，刁永发 1，周  颖 2 

（1东华大学环境科学与工程学院，上海  201620；2上海建科广申建筑设计有限公司，上海  200000） 
［摘  要］建立了相变堆积床结合夜间通风蓄冷系统的物理和数学模型。针对系统白天运行情形，数值计

算了不同风速下，相变堆积床融化率随时间变化的情形，对比有无金属泡沫时的区别。结果表明：相变堆积床

的入口风速要控制在合理的范围内；金属泡沫的加入加速了相变材料的融化，有利于延迟室内温度峰值出现的

时刻，减少空调设备的使用时间；最大融化率随着金属泡沫孔密度的增大而减小。 
［关键词］金属泡沫；夜间通风；数值计算；孔密度；相变温度 
 

0  引言 

在夏热冬冷地区，夏季室外空气温度昼夜波动较

大，可将相变材料（Phase Change Material，PCM）
制成相变堆积床，置于吊顶，通过机械通风的方式，

把夜间的冷量储存起来，以供白天使用，降低空调负

荷，节省能源。但相变材料的导热系数较低，在白天，

很多时候在规定的风速下相变堆积床不能快速的凝

固以释放足够的冷量来抵抗白天的温升，所以要强化

相变材料的换热[1-4]。 
传统的增加相变材料导热系数的方法是在其中

加入石墨、肋片、金属泡沫（Metal Foam，MF）等
导热系数较大的物质，使其整体导热系数增大以促进

换热[5]。金属泡沫作为一种新型工程材料，具有密度

小、孔隙率高、导热系数高、比表面积大等优点，其

在特殊环境下的有效散热问题上具有广阔的应用前

景[6]。将金属泡沫加入相变材料可促进其换热，有利

于冷量的释放。 
本文在相变材料中加入铜金属泡沫，得到其有效

导热系数，通过 FLUENT 数值计算复合相变堆积床
在白天融化放冷的情形。采用控制变量法，针对北京

地区的气象特点，数值计算不同风速下，不同相变温

度复合相变堆积床融化率及出口空气温度随时间变

化的情形。 
1  数理模型 
1.1  物理模型 
房间的大小为 3.3 m×3 m×3 m，复合相变堆积床

被安置在吊顶到楼板之间 0.1 m的空间内。图 1介绍
了复合相变堆积床结合夜间通风蓄冷系统的运行原

理。在夜间，通过风机，将室外温度较低的空气引入

相变吊顶对复合相变材料进行冷却，吸收冷量，同时

对建筑围护结构进行降温蓄冷；在白天，在门窗关闭

的情况下（可根据需求适量引入新风），将室内温度

较高的空气引入吊顶，经复合相变堆积床冷却后再引

入室内，达到降低室内温度的目的，少用甚至不用空

调[7-8]。 

 

图 1  夜间通风复合相变蓄冷吊顶系统运行原理示意图 

图 2为复合相变堆积床示意图，为了保证出风和
进风顺畅，两侧都保留了一定的空间，起到静压箱的

作用。其中 α为相变堆积床的孔隙率，定义为流体的
体积占蓄能容器体积的百分比，这里 α取 0.6。 

 

图 2  复合相变堆积床示意图 

1.2  数学模型 
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利用焓法模型，做以下假设： 
1）由于温度较低，忽略相变材料和金属泡沫之

间的温度不平衡； 
2）忽略相变材料相变过程中的自然对流和过冷

现象； 
3）复合相变堆积床各向同性； 
4）由于对称性，复合相变堆积床容器上、下部

绝热； 
5）PCM 在固态和液态的热物性参数不随温度变

化，在处于熔融状态时 PCM 热物性参数随温度线性

变化； 
6）在主流方向上流体温度不断发生变化，导致

相变堆积床表面温度在 X 方向不同，又相变堆积床内

部在 Y 方向有导热传热，模型当作二维情形来处理； 
7）相变堆积床的长度远远大于相变堆积床的厚

度，忽略相变堆积床两侧换热面积。 
本文为了方便比较，采用控制变量法，设定相变

材料的相变温度分别为 26 ℃、27 ℃，其余物性参

数相同，材料的物性参数如表 1 所示。 
表 1  材料物性参数 

材料 导热系数/ 
(W·m-1·k-1) 

比热/ 
(J·kg-1·k-1) 

密度/ 
(kg·m-3)

潜热/ 
(J·kg-1) 

石蜡 0.514(S) 
0.224(L) 

1920(S) 
3260(L) 830 251000

金属泡沫/石蜡复合 16.82(S) 
16.48(L) 

1920(S) 
3260(L) —— 251000

表中 S 表示物质的相态为固态，L 代表物质的相

态为液态。 
金属泡沫复合相变材料有效导热系数计算表达

式取自文献[9]： 
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式中，Kpcm为 PCM 的导热系数；Ks为金属泡沫

的导热系数；ε为金属泡沫的孔隙率，这里取 ε=0.9。 
基于上述假设，根据焓法模型[10]，可得相变堆积

床和空气的能量控制方程分别为： 

)(ερ 2

2

2

2

s y
T

x
TK

τ
H ss

eff
s

∂
∂

+
∂
∂

=
∂

∂
            （2） 

)(hA)(αρf fs
ff TT

x
H

u
τ

H
−=

∂

∂
+

∂

∂
         （3）

 

下标 s 和 f 分别表示相变堆积床和流体，其中，ρ、
τ、H、h、u——分别为密度、时间、比焓、对流换热

系数、主流方向速度；A 表示单位体积内复合相变堆

积床的上部迎风表面积（m2·m-3）。 
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其中，TS为材料在 τ时刻的温度，T0为焓值为 0
时候的参考温度，T1 到 T2 为相变材料的相变温度范

围，D 为相变材料的厚度。 
初始条件： 

( ) T｜ τ,,, init0τ ==zyxT                 （6） 

对两种相变材料，设定初始温度分别为 26 ℃，

27 ℃。 
边界条件： 

( )h
n fs

s
eff TTTK −=

∂
∂

−                   （7）
 

规范[10]给出了隔热性能标准计算工况，北京地区

室内空气计算温度随时间的变化可用下式表示： 

( ) ( )π

12
16cosTTT mfin,maxfin,mfin, ⎟

⎠
⎞

⎜
⎝
⎛ −

−+=
tT fin     （8） 

式中 Tfin,m 和 Tfin,max 分别为一天中室内空气的平

均温度和最高温度，t 从深夜零点开始算起，其中

Tfin,m=31.7 ℃，Tfin,max=36.3 ℃。 
室外综合空气计算温度随时间的变化可用下式

表示： 

( ) ( )π

12
15cosTTT mfout,maxfout,mfout, ⎟

⎠
⎞

⎜
⎝
⎛ −

−+=
tTfout     （9） 

式中Tfout,m和Tfout,max分别为一天中空气的平均温

度和最高温度， t 从深夜零点开始算起，其中

Tfout,m=28.6 ℃，Tfout,max=30 ℃。图像如图 3 所示。因

为室内空气温度随时间时刻在变化，采用了 UDF（用

户自定义函数）来编写。 

 

图 3  室内空气温度随时间变化图 

当室外综合空气温度大于相变温度时，并考虑使

用时间段，以此确定风机启闭时间。对于初始温度为

26 ℃的相变材料，风机启动的时间段是从早上 6:30
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到下午 18:00；对于相变温度为 27℃的相变材料，通

风时间段设置为早上 7:35 到下午 18:00。 
2  模型验证 

为了验证本文的融化/凝固模型的正确性，对文

献[12]所述石蜡融化问题进行了求解。石蜡填充在长

0.12 m，高 0.03 m 的二维模型中。三面保温，左侧施

加温度恒等于 343K 的第一类边界条件，监控融化率

随时间变化情况。本文计算结果和文献记载的结果对

比如图 4，误差仅为 1.4%，可见采用当前数值模型能

较好的预测计算结果。 

 

图 4  模型验证 

3  数值求解，模拟结果及分析 

对三种不同相变温度的复合相变堆积床融化过

程进行模拟分析，为了保证初始时刻相变材料均处于

凝固状态，设定初试温度分别为 26 ℃，27 ℃。设

定进口空气温度始终满足公式（8），记录不同相变温

度、不同风速下的相变堆积床融化率、出口空气温度

随时间变化情况。 
图 5 和图 6 分别为相变温度等于 26 ℃，不同风

速下，复合相变堆积床和纯相变堆积床融化率随时间

变化图。从图 5 中可以看出，当风速大于 2 .1 m·s-1

时，复合相变堆积床能够全部融化；当风速小于 2.1 
m·s-1时，复合相变材料不会全部融化。从图 6 中可以

看出，当风速大于 2m·s-1时，纯相变材料能够全部融

化；当风速小于 2m·s-1时，纯相变材料不会全部融化。 
比较图 5 和图 6 可知，在 6:30-12:00 时间段内复

合相变堆积床的融化速率明显大于纯相变堆积床融

化速率，这说明在融化前期金属泡沫的加入加速了相

变材料的融化。而在 12:00-18:00 时间段内复合相变

堆积床的融化速率又小于纯相变堆积床融化速率。结

合入口空气温度变化图 3，比较图 5 和图 6 可知，虽

然在 6:30-16:00 时间段内入口空气温度随着时间升

高，但是金属泡沫的加入可以在融化前期加速相变材

料的融化，使得前期复合相变堆积床相比纯相变堆积

床放出更多冷量，吊顶内部的空气温度降低，空气和

相变堆积床之间温差减小，致使融化后期复合相变堆

积床的融化速率相较于纯相变堆积床放缓，这恰恰有

利于延缓室内温度峰值出现的时刻，在室外温度最高

时不致使室内温度过高。 

 
图 5  复合相变堆积床融化率随时间变化图 

 
图 6  纯相变材料堆积床融化率随时间变化图 

图 7-9 为相变温度等于 26 ℃，不同风速时，入

口空气温度及相变堆积床出口空气温度随时间变化

图。 
从图 7 中可以看出，当风速为 2 m·s-1时，复合相

变堆积床的出口空气温度先是低于纯相变堆积床，后

又高于纯相变堆积床出口空气温度，这主要是因为复

合相变堆积床前期融化速率高于纯相变堆积床，后期

又低于纯相变堆积床，前期放冷较快，后期放冷减慢，

这一点在图 5 和图 6 中也得到了验证。同时复合相变

堆积床和纯相变堆积床的出口空气温度始终较高，这

主要是因为风速较高，高温空气与相变堆积床接触时

间较短，高温空气还未与相变堆积床充分接触就已经

从出口喷出，这就要求我们在白天使用时，要严格控
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制风速的大小。从图 7-9 可以看出，随着风速的降低，

出口空气的温度持续降低，这主要是空气与相变堆积

床接触时间增加，相变堆积床放出更多冷量所致。当

风速低于 1.8 m·s-1时，复合相变堆积床的出口空气温

度始终低于纯相变堆积床出口空气温度。 

 

图 7  出口温度随时间（u=2m·s-1） 

 

图 8  出口温度随时间（u=1.8 m·s-1） 

 

图 9  出口温度随时间（u=1 m·s-1） 

图 10 和图 11 分别为相变温度等于 27 ℃，复合

相变堆积床和纯相变堆积床融化率随时间变化图。从

图 10 中可以看出，当风速大于 2.6 m·s-1时，复合相

变堆积床能够全部融化；当风速小于 2.6 m·s-1时，复

合相变堆积床不会全部融化。从图 11 中可以看出，

当风速大于2.4 m·s-1时，纯相变堆积床能够全部融化；

当风速小于2.4 m·s-1时，纯相变堆积床不会全部融化。 

 

图 10  复合相变堆积床融化率随时间变化图 

 

图 11  纯相变材料堆积床融化率随时间变化 

比较图 10 和图 11 可知，在 6:30-12:00 时间段内

复合相变堆积床的融化速率明显大于纯相变堆积床

融化速率，在 12:00-18:00 时间段内复合相变堆积床

的融化速率小于纯相变堆积床融化速率。结合图 5-6
和图 10-11 可知，虽然相变温度不同，但是金属泡沫

的加入都可以在融化前期加速相变堆积床的融化，使

得在融化前期复合相变堆积床吊顶内部的空气温度

低于纯相变堆积床的空气温度，致使融化后期复合相

变堆积床的融化速率相较于纯相变堆积床放缓，有利

于延缓室内温度峰值出现的时刻，增大室内温度的可

调节能力。同时可以看出，当相变温度升高时，不管

是复合相变堆积床还是纯相变堆积床，对应的最小完

全融化风速都增大，这主要是相变温度升高，使得入

口空气温度和相变堆积床之间温差减小所致。 
图 12、13 分别为相变温度等于 26 ℃、27 ℃，

风速等于 1 m·s-1时，复合相变堆积床最大融化率随金

属泡沫孔隙率变化图。从图中可以看出，金属泡沫孔

隙率越大，最大融化率越小。由公式（1）可知，当

金属泡沫孔隙率不同时，有效导热系数不同。金属泡

沫孔隙率越大，有效导热系数越小，换热减弱，融化

率随之减少。 
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图 12  不同孔隙率下最大融化率（u=1m·s-1） 

 

图 13  不同孔隙率下最大融化率（u=1 m·s-1） 

3  结论 

本文首先介绍了金属泡沫可以强化相变材料的

换热，接着阐明了复合相变堆积床结合夜间通风蓄冷

系统的运行原理。针对北京地区的气象特点，数值计

算了不同风速下，不同相变温度的相变堆积床融化率

及出口空气温度随时间变化的情形。结果表明：相变

温度越高，相变堆积床完全融化的最小风速越大。相

比纯相变堆积床，金属泡沫的添加能够在融化前期加

速相变材料的融化，有利于冷量的释放，延迟室内最

高温度出现时刻。同时为了保证空气和相变堆积床充

分接触，要严格控制空气的入口风速，否则会因为接

触时间过短，造成出口空气温度过高的现象。当风速

定下来之后，相变堆积床的最大融化率随着金属泡沫

孔隙率增大而减小。 
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南京地铁车厢热舒适性模型研究 
石金枝，陈玮玮，鹿世化 

（南京师范大学 能源与机械工程学院，南京  210023） 
［摘  要］以南京地铁为研究对象，采用问卷调查和现场测试相结合的方式，对地铁车厢内的热舒适性进

行了调查研究，由于数据和热舒适模型的局限性，现有关于地铁车厢内热舒适的模型评价结果差别很大，这给

选择合适的热舒适模型带来困难。在现有实验数据的基础上，将搜集到的 43个热舒适模型进行评价，选出预测
精度相对较高的热舒适模型。最后在现有数据上提出了平均绝对误差为 6.88%的新的适用于地铁车厢内的热舒
适模型，该模型大大提高了对地铁车厢热舒适的预测精度。 

［关键词］地铁车厢；调查研究；热舒适模型；平均绝对误差 
 

0  前言 

随着城市地下交通的快速发展，地铁的建设和使

用与日俱增，其热环境和热舒适问题受到越来越多的

关注和重视。由于地铁内人员密集且流动程度高，车

站及车厢内的热舒适和空气品质问题日益突出，这对

乘客的生理健康、精神状态、以及学习和工作效率产

生较大的影响。然而地铁环境下人员的拥挤程度、停

留时间、活动强度、区域位置的复杂性，使得稳态下

PMV模型适应性和可靠性变差。 
从上世纪 20 年代人们就开始对人体热舒适进行

研究，但关于热舒适问题的研究大多数是基于 Fanger
提出的热平衡状态下的 PMV热舒适模型[1]，PMV指
标综合考虑了空气温度、相对湿度、平均辐射温度、

空气流速、人体新陈代谢率和服装热阻 6个因素，是
较权威有代表性的热舒适评价指标。Fanger[2]等认为

在非空调环境中 PMV热舒适模型预测值与实际调查
结果存在较大偏差，于是提出了适应于非空调环境的

PMVe模型；Yao等[3]在炎热和寒冷的自然通风建筑
中，提出了自适应预测平均投票模型；Kajtár 等[4]

针对匈牙利当地气候特点，也提出了新的适应于匈牙

利气候特点的热舒适模型；徐科飞等[5]针对地铁车厢

内热环境状况及乘客热感觉特点，提出了地铁车厢内

热舒适评价方法；季泰等[6]提出了适用于运动中人体

的热舒适模型；薛红香等[7]建立了睡眠环境的热舒适

模型等等。 
由以上分析可以看出，目前针对地铁车厢热舒适

的研究相对较少，因此对地铁热环境的研究尤为重

要。本文以南京地铁车厢内乘客为研究对象，通过调

查问卷和现场测试相结合的方式对地铁车厢热舒适

性进行研究，并根据调查测试结果建立地铁车厢内热

舒适模型。 
1  实验方案及问卷调查 

调查人员在南京地铁车厢内对受试者进行调查

问卷的同时对当时的环境参数进行测量，测量的参数

主要包括与热舒适影响因素有关的空气温度、黑球温

度、相对湿度、空气流速、受试者服装表面温度、受

试者皮肤温度等。所以我们用图 1所示的相关设备进
行测量，图 1设备从左往右依次为红外热成像仪、空
气品质检测仪、热线风速仪、黑球温度计、气压表、

分贝仪、照度计，每个设备的精度如表 1所示。 

 

图 1  实验设备 

表 1  主要实验仪器 
名称 精度 

ST9450型红外热成像仪 ±2℃/±2％ 

AM7P型空气品质检测
仪 

温度测量精度＜±0.8℃；湿度测量精度＜±5％；

AR866A型热线风速仪 风速测量误差±1％，风温测量误差±1℃； 

AZ8758型黑球温度计 室内﹢/-2℃（15~40℃）；室外+/-3℃（15~40℃）；

AS823型照度计 
≤10000Lux时，（±4％rgd±10）； 
≥20000Lux时，（±5％rgd±10）； 

AR844型噪音测试仪 ±1.5dB 

DYM3型空盒气压表 ≤2.0hpa 

通过现场调查测试，共得到 1082 份调查问卷，
其中有效调查问卷 1073份。数据的分类如表 2所示。
由表 2可知，男性占总人数的 45.1%，女性占总人数
的 54.9%；小于等于 23岁的所占比例为 63.7%，大于
23岁的占比为 36.3%。 
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表 2  调查数据分类 
类型 人数 比例/% 类型 人数 比例/% 
男 484 45.1 小于等于 23岁 684 63.7 

女 589 54.9 大于 23岁 389 36.3 

在现场问卷调查过程中，从地铁乘客中随机选择

受试者测试，问卷内容主要包括环境情况、穿衣状况

和主观评价 3个部分。其中环境情况包含空气温度、
黑球温度、湿度等；受试者的穿衣状况包括受试者的

身高、体重、上装、下装等；主观评价主要为车厢内

热湿环境评价，主观评价的具体详细分级如表 3 所
示。本次问卷调查的受试者的活动状态主要为站立和

坐下 2种，根据 Harris-Benedict方程[8]计算乘客的代

谢率。受试者的衣着情况在问卷调查中进行了详细的

记录，并根据 ASHRAE 规定的组合服装热阻计算标
准进行累加计算[9,10,11,12,13]。 

表 3  受试者对车厢热湿环境评价分级 
车厢热感觉的

评价 
车厢湿度的

评价 
车厢风速的

评价 
车厢顶部与底部温差

的评价 
很热 非常潮湿 无风 无温差 
热 潮湿 风速较小 温差较小 

有点热 有点潮湿 风速适中 温差适中 
中性 适中 风速较大 温差较大 
有点冷 有点干燥 风速很大 温差很大 
冷 干燥   

很冷 非常干燥   

车厢内环境参数见表 4。从表 4可以看出，调查
测试期间，车厢内空气温度在 20.27~31.63℃范围内
变化，车厢内相对湿度在 45.40%~90.08%范围内变
化，空气流速在 0~3.74m/s范围内变化；从整体看，
车厢内湿度和空气流速变化波动较大，这是因为测试

期间雨天较多，车厢内的湿度受车厢外影响随车厢外

湿度的升高而升高[14,15,16]。由 GB 50157—2012《地铁
设计规范》可知，地铁通风与空调系统分为通风系统

（含列车活塞通风、自然通风和机械通风）和空调系

统两种系统方式，而在列车运行过程中，列车活塞通

风较强烈从而空调系统的通风受到影响风速较大，在

列车停止时，列车活塞通风较弱从而空调系统的通风

受到较小的影响[12]。 
表 4  车厢内环境参数分析结果 

 车厢空气温度

（Ta）/℃ 
车厢相对湿度/％ 空气流速 V/（m/s）

最小值 20.27 45.40 0 

最大值 31.63 90.08 3.74 

平均值 25.80 72.91 0.37 

标准偏差 1.67 7.61 0.29 

      

图 2  女性所得 PMV 与 RD 的关系           图 3  男性所得 PMV 与 RD 的关系 

      

图 4  小于等于 23 岁的 PMV 与 RD 的关系           图 5  大于 23 岁的 PMV 与 RD 的关系 
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图 6  计算所得 PMV 与 RD 关系 

2 现有热舒适模型 
自热舒适提出以来热舒适模型的建立多达几十

个，本文整理了其中常见的 6个热舒模型，包含了现
有评价中较好的模型，这些模型的研究者具体为

Fanger[2]等、Yao 等[3]、Kajtár 等[4]、徐科飞等[5]、季

泰等[6]、薛红香等[7]。 
Fanger[2]等认为在非空调环境中造成 PMV 模型

预测值与实际调查结果存在较大偏差的原因有 2个：
一个是对炎热环境下人体的新陈代谢率估算偏高。因

为当人体感觉热时，会通过放慢活动，降低新陈代谢

率的方式适应这个环境。另一个原因是非空调环境中

居住者对环境的期望值偏低[17]。综合这两种原因，

Fanger提出了适应于非空调环境的 PMVe模型，见模
型 1。即在计算出的 PMV 模型的基础上乘以一个值
为 0.5~1.0 期望因子[2]。表 5 给出了不同建筑类型期
望因子 e的值。 

PMVePMVe •=                    （1） 
表 5  温暖地区非空调建筑的期望因子 

建筑分类 期望因子
e 

位于空调使用普遍地区的无空调建筑，夏季只有短暂时间是炎

热气候 
0.9~1.0 

位于空调使用不普遍地区的无空调建筑，夏季炎热 0.7~0.9 

位于很少使用空调地区的无空调建筑，全年气候炎热 0.5~0.7 

Yao等[3]认为在炎热和寒冷的自然通风建筑中，
除了 Fanger 考虑的因素外，还应考虑文化、气候、
社会、心理、行为等因素对热舒适的影响。对此，Yao
等[3]人提出了一种基于“黑盒”理论的热舒适理论模型
——自适应预测平均投票模型（aPMV）[3]，见模型 2。
在该模型中提出了一种自适应系数 λ 表示热舒适性
的自适应系数。表 6给出了不同气候区、不同建筑自
适应系数 λ的值[3]。 

PMV1
PMVaPMV
λ+

=                    （2） 

表 6  不同气候区的自适应系数 

建筑气候区  
居住建筑、商店建筑、 
旅馆建筑及办公室 

教育

建筑
PMV≥0 0.24 0.21

严寒、寒冷地区 PMV＜0 -0.5 -0.29
PMV≥0 0.21 0.17夏热冬冷、夏热冬暖、 

温和地区 PMV＜0 -0.49 -0.28

Kajtár 等[4]针对匈牙利当地气候特点，在确保提

供足够热量和良好空气品质的前提下，提出了适用于

冬季稳态条件下办公楼的热舒适模型，见模型 3。 
275.0PMVAMV +=                  （3） 

徐科飞等[5]针对地铁车厢内热环境状况及乘客

热感觉特点，基于 PMV指标考虑了载客量及室外气
象参数对乘客热舒适的影响，提出了评价地铁车厢内

热舒适的模型，见模型 4。 
59.0PMV608.0*PMV +=            （4） 

季泰等[6]在 Fanger 模型基础上提出了衣着覆盖
率的概念，针对辐射、体表扩散的模型进行适当修正，

提出了适用于运动中人体的热舒适模型，见模型 5。 
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（5） 
其中 µ=Af/A； η：人体对外做功系数；

ac=12.1va0.5；Af为人体衣着面积；A为人体表面积。 
薛红香等[7]在 Fanger热舒适模型的基础上，探讨

了在夏季和冬季睡眠室内在不同相对湿度、不同空气

温度下的热舒适条件，建立了睡眠环境的热舒适模

型，见模型 6。 
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（6） 
上述公式中，tmr为平均辐射温度，℃；Icl为服

装热阻，clo；hc 为对流换热系数，W. m2/℃；ta 为
空气温度，℃；Pa为大气压力，Pa。 
3  现有模型分析及新模型建立 

为了评价本文综述的现有热舒适模型对实验数

据的贴合度，本文引入传热系数的平均绝对误差

MAD、平均相对误差MRD及标准差 SD分别衡量热
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舒适模型的平均预测精度、偏离方向以及离散程度。

以上部分评价指标的具体表达式如下格式： 

∑
=

=
N

1i
iRD

N
1MRD                     （7） 

∑
=

−
−

=
N

1i

2
i )MRDRD(

1N
1SD            （8） 

式中：相对误差 RD通过下式计算，N表示数据
点总个数，i表示第 i个数据点，B表示 PMV热感觉
标尺的 7级分度，所以 B的值为 7。 

( ) ( )
%100

B
iPMV-iPMV

RDi ×= 调研预测   （9） 

将本文综述的 6 个热舒适模型与 1073 组实验数
据进行对比，由表 7 可知预测精度最高的是 Fanger
等[2]提出热舒适模型在 e=0.6的情况下，其MAD值
为 26.68%；热舒适模型MRD为负值说明其对实验数
据总体是偏小预测。 
表 7  现有热舒适模型与所有实验数据贴合度统计表（％） 

  MAD MRD SD 
Fanger等 e=0.6 26.68  26.04  14.56  

 e=0.7  30.91  30.33  15.85  
Yao等 λ=0.21 27.14  25.41  23.21  

 λ=0.17 39.69 38.66 364.50 
薛红香等  31.76 31.62 12.17 

徐科飞等  35.13  34.82 14.66  

Kajtár等  47.63 47.11  20.08  

季泰等  37.02  -36.81 18.45  

注：Fanger等[2]、Yao[3]等这两个热舒适模型中的

e和 λ的取值，根据南京所处地理位置、气候特点选
取。 
由表 7可以看出虽然 Fanger等[2]提出热舒适模型

的精度相对较高，但其对车厢内热舒适的预测精度还

有待提高。 
本文在现有的 1073组数据基础上，结合 PMV热

感觉标尺对 Fanger的 PMV热舒适模型[1]进行研究，
PMV热感觉标尺如表 8所示。 

表 8  PMV 热感觉标尺 
热感觉 PMV值 很热 热 有点热 中性 有点冷 冷 很冷

PMV值 +3 +2 +1 0 -1 -2 -3 

在现有 1073组数据基础上对 Fanger的 PMV热
舒适模型[1]的 6大因素：室内空气温度、空气流速、
相对湿度、平均辐射温度、服装热阻及新陈代谢率进

行线性回归，回归发现，PMV 与室内空气温度、平
均辐射温度、空气湿度、服装热阻相关性较大，具体

关系见公式 10。 
4IcRHTrTa049.0PMV 0036.02.028.08.0 −=  （10） 

将现有 1073 组数据代入新的热舒适模型计算平

均绝对误差MAD、平均相对误差MRD及标准差 SD，
结果 MAD 的值为 6.88%，MRD 的值为-1.98%，SD
的值为 9.69%。如图 7所示，通过新的热舒适模型计
算出的 PMV 值与 RD 的比较，RD 的值大多处于
-20~10%之间，显著提高了对地铁热舒适的预测精度。 

 

图 7  新的热舒适模型的 PMV 与 RD 的关系 

4  总结 

本文将搜集到的热舒适模型与 1073 组数据进行
对比分析评价，得出以下结论： 
（1）对于所有实验数据，利用 Fanger 的 PMV

热舒适模型[1]计算女性和男性所得 PMV 的 RD 和
MAD 相比较，发现男性计算所得的 MAD 较小，其
值为 37.46%；对小于等于 23岁和大于 23岁所得PMV
的 RD和MAD相比较，发现小于等于 23岁的MAD
值较小，其值为 43.64%。 
（2）在 6 个现有热舒适模型中，预测精度最高

的是 Fanger等[2]提出热舒适模型在 e=0.6的情况下，
其MAD值为 26.68%； 
（3）对现有数据进行分析，建立了 MAD 为

6.88%的新的热舒适模型 PMV，该模型分析了对热舒
适影响较大的空气温度、平均辐射温度、空气湿度、

服装热阻，显著提高了预测精度。 
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基金项目：国家自然科学基金资助项目（No.51666003）

利用盐水实验研究确定纯热羽流卷吸系数 
刘  洋 1，力晓晴 1，黄澜 1，欧阳腾 1,2 

（1.江西理工大学建筑与测绘工程学院，江西  赣州  341000； 
2.哈尔滨工业大学（深圳）机电工程与自动化学院，广东  深圳  518055） 

［摘  要］考虑羽流虚拟源点位置的影响，通过测量受限空间内随时间变化的羽流界面位置高度，确定纯

羽流条件下卷吸系数，并利用有内热源条件下置换流动实验进行了验证。对两种计算虚拟源方法进行比较，

Baines计算方法得到虚拟源位置受到模型长度和高度影响，Hunt的方法确定虚拟源位置仅是源条件的函数，卷
吸系数确定过程中，Hunt的方法相比 Baines的方法更为合适。根据源参数 Γ与卷吸系数关系，利用插值法确定
纯羽流即 Γ=1时卷吸系数为 0.0987。利用点热源产生置换流动实验验证卷吸系数，得到分层界面的实验点与卷
吸系数取值 0.096 对应的理论曲线之间的标准差为 0.0178。结合与文献中卷吸系数的比较，表明虚拟源点位置
修正耦合受限空间羽流界面位置实验是一种确定卷吸系数的有效方法。 

［关键词］卷吸系数；虚拟源；热羽流；分层界面；盐水实验 
 

0  引言 

近年来，随着人们对建筑节能及室内空气品质的

关注，利用自然通风实现建筑被动节能成为国内外学

者的研究热点。盐水模型作为一种缩尺模型，能够模

拟空气在室内的流动特征同时具有良好的可视效果
[1]。在全尺寸条件下，建筑中的通风除贴近壁面处需

要考虑分子粘性和扩散外，其余空间空气运动由惯性

力和对流作用所控制。由于盐水实验可以满足惯性力

和对流作用的主导地位，因此实现与全尺寸条件相同

的动力学相似条件[2]。盐水模型技术被广泛应用于分

析自然通风多种流动规律，包括由点热源热源、线热

源或面热源产生的热压自然通风[3-5]以及由风压产生

的自然通风[6,7]，结合图像数字处理和阴影技术，还

可以模拟复杂建筑内部空气流动[8,9]。 
对于建筑自然通风，由电子设备、散热器、人员

或者太阳辐射位置在室内产生热羽流，热羽流的动力

学特征成为确定空间温度分布、热分层以及与外界环

境实现空气交换的核心问题[10]。集中式热源或者分布

式热源的差异直接影响建筑内部通风，导致不同的换

气效率和室内温度分布。许多房间中的热源可以作为

集中式热源，对于室内空间温度分布和空气运动的预

测和研究有赖于对集中式热源产生的紊流热羽流对

周围空气的卷吸作用的理解。Morton 等[11]假定完全

动力学自相似、完全发展紊流以及 Boussinesq条件成
立的条件下发展了经典的单一点热源羽流模型(MTT
模型)，该理论成为环境和大气等领域坚实而可靠的

羽流模型基础，并且扩展到分层环境[12]、非固定强度

源[13]、负的浮升力[14]和非 Boussinesq环境[15]等条件。

尽管 MTT 模型得到广泛的应用，但是其中关键的动
力学参数卷吸系数，即卷吸流体在羽流边缘径向速度

与轴向速度的比值存在较大的分散度，不同的数据来

源差别达到 20-25%[16]。Carazzo等[17]总结了前人的实

验数据，发现对于符合高斯分布的流动，纯射流的卷

吸系数 j0.045 0.056α< < ，而纯羽流的卷吸系数

p0.07 0.11α< < 。对于卷吸系数分散性分布的原因，

一般归于不同的实验条件，例如热羽流源条件，喷嘴

几何尺寸或者不同的实验技术所产生。在建筑空间热

羽流卷吸系数的选择直接影响热分层及空气交换速

率，Linden等[18]利用盐水实验模拟自然通风实验显示

了理论分析与实验结果的明显差异。随着测试技术的

发展，Wang 等[19]利用数字粒子图像测速和平面激光

诱导技术结合实验提出卷吸系数是当地理查德森数

的函数。在此基础上，Ezzamel等[20]研究了纯射流、

受迫羽流和纯羽流的卷吸系数随源参数 Γ 和距离原
点位置的变化规律。Reeuwijk等[21]进而采用直接数值

模拟修正了羽流高度方向数据，支持了 Priestley模型
[22]，并且除接近热源高度外，卷吸系数是 Γ的单值函
数。Craske等[23]利用直接数值模拟的方法确定了稳态

和非稳态条件下羽流行程中部区域卷吸系数的数值。

尽管对热羽流的动力学研究逐渐深入，但卷吸过程确

定最合适的比例系数仍然是迫切需要解决的问题[24]。 
Baines 等[25]利用盐水实验研究了受限空间热羽

流的流动过程，确定了分层界面随时间的变化规律及

渐进条件空间参数分布。盐水以一定速度从喷嘴内流
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出，发展为紊流羽流流动，并不断卷吸周围流体。由

于底部空间限制，盐水层逐渐上移，出现明显的浓度

分层现象。受限空间上部保持清水状态，而羽流卷吸

的是浓度未分层流体，因此一致环境流体条件下的

MTT 模型可以描述这一流动过程。根据分层界面随
无量纲时间的关系，可以确定热羽流卷吸系数。然而

根据纯热羽流定义源参数 Γ=1， 2 5/2
0 0 05 / (4 )Q F MαΓ= 定

义中包括了卷吸系数 α，即羽流喷嘴边界条件与卷吸
系数存在耦合关系。由点热源形成的热羽流，除浮力

通量外，其初始流量和动量均为零。而实际盐水模拟

实验中采用的喷嘴无法实现零初速和完全的点源效

果，与点热源的理论要求存在差异。利用真实热源的

控制方程与点热源的控制方程在流动空间的一致性，

可确定虚拟点热源的原点位置，受限空间的高度及分

层界面的高度必须利用虚拟源位置进行修正。 
本文建立均匀环境条件下点热源在受限空间的流

动模型，将实际热源喷嘴位置修正为虚拟源位置，结

合盐水实验测量，确定纯羽流卷吸系数。本文的结构

如下：第 1 节进行理论分析，包括均匀环境下卷吸模
型、虚拟源修正模型，并将两个模型耦合；第 2 节对
盐水实验台进行介绍；第 3 节确定分层界面高度与时
间的关系，及不同源参数 Γ对应的卷吸系数，用插值
法确定纯羽流对应常数，并与文献中数据进行了比较。 
1  理论分析 
1.1  卷吸系数的确定 
对于仅存在浮力通量的点热源，卷吸系数为吸入

流体流速与羽流平均流速比值。由于羽流密度与环境

流体密度差较小，假定控制方程中除浮升项之外均可

忽略，且在高度方向平均垂直速度与平均浮力分布相

似。速度与浮力具有相同的特征长度，同时满足高斯

分布。利用体积流量、动量和浮力通量守恒方程，在

羽流平面上积分可得： 

( )2

2 2
2

2
2

d 2
d
d
d 2

d
d 2

b w bw
z

b w b
z

b w b w
z z

α
⎫
⎪=
⎪
⎪⎛ ⎞ ⎪= Δ ⎬⎜ ⎟

⎝ ⎠ ⎪
⎪⎛ ⎞Δ ∂Δ ⎪=⎜ ⎟ ∂ ⎪⎝ ⎠ ⎭

                   （1） 

其中：α是卷吸系数，表示羽流半径处径向流速
与垂直方向流速比值。 
在深度为 H，横截面积为 2Rπ 的受限空间中，环

境流体向下的体积流量等于羽流向上的体积流量，由

此可得： 
2 2R U b wπ π− =                          （2） 

当羽流上升到上部边界，由于受限空间的作用填

充顶部空间，形成分界层后界面开始下降。卷吸进入

羽流的环境流体均为一致密度流体，即上部空间存在

的循环并不影响界面的位置过程如图。界面以下羽流

的参数可用浮力通量 F0和垂直位置 z表示： 
2
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1
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界面处的速度 dz0/dt=U，联立式（2）和（3）合
并积分可得： 

1 2
2 13 32 3 3

0
5 5 1

4 18
Ht R H F
z

π
α

− −
⎡ ⎤

⎛ ⎞ ⎛ ⎞⎢ ⎥= −⎜ ⎟ ⎜ ⎟⎢ ⎥⎝ ⎠ ⎝ ⎠
⎣ ⎦

        （4） 

以无量纲形式表示为： 
1

23
355 1

18
τ ζ

−⎡ ⎤⎛ ⎞= −⎢ ⎥⎜ ⎟
⎝ ⎠ ⎣ ⎦

                     （5） 

其中： 
1

24 3
03

1 4
3 3

4,  Fz H t
H R H

ζ τ α
π

⎛ ⎞= = ⎜ ⎟
⎝ ⎠

             （6） 

 

图 1  分层环境下单一羽流结构图 

1.2  虚拟源点的修正 
对于符合高斯分布的热羽流，在满足 Boussinesq

条件下，当处于未分层环境流体中时，式（1）中浮
力通量沿垂直方向变化为 0。利用 MTT 模型[11]，流
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量 Q=b2w，动量M=b2w2，浮力通量 F=b2wg，则满
足以下等式： 

1
2

d 2 ,
d
Q

Mz
α=                            （7） 

d 2 ,
d
M QB
z M

=                           （8） 

d 0,
d
F
z

=                               （9） 

式（7）积分为： 

0
10
2

dd
2

z Q

Q

Qz
Mα

=∫ ∫                      （10） 

从式（8）和（10）中消去 z，等号两边积分可得： 

( )
55 2 222 0 0

5
4
F Q QM M α

− = −                （11） 

引入无量纲比值： 

0 0 0

,  ,  ,M Q Fm q f
Q FM

= = =               （12） 

因此，式（11）化简为： 

( ) ( )5 2
2 1 1 +1qm − = Γ −                   （13） 

将式（13）代入式（10），可得： 
*

1 1
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3 d
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q q
z

m
= ∫                           （14） 

式中： 
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                          （15） 

联合（13）和（14）得： 
1 1

* 25 5
1

3 ( ) d
5

q
z q qφ

−
Γ = −∫                 （16） 

其中： 
( )0

0

1
φ

Γ −
=

Γ
                          （17） 

1.3  卷吸系数确定方法 
由于随着源参数 Γ的变化卷吸系数也同时变化，

因此纯羽流卷吸系数可以根据不同 Γ对应的 α，通过
插值的方法予以确定。基于分层界面模型和虚拟源修

正模型的计算卷吸系数逻辑框图如图 2所示。 
首先在一定的喷嘴初始条件（出口面积、盐水浓

度和流量）假定卷吸系数，通过定义计算 Γ，进而得
出相应的虚拟源位置高度；实验测量无量纲时间，结

合虚拟源修正后的界面高度，通过模型拟合得到相应

喷嘴条件下的卷吸系数；如果假定的卷吸系数与实验

得到的卷吸系数差值绝对值小于 10-4，则认为得到的

卷吸系数为对应源参数 Γ的卷吸系数，如果差值大于
10-4，则将计算结果带入初始条件，重新迭代计算。
根据确定的 Γ及 α对应关系，调整盐水浓度或流量，
通过多组实验获得两参数之间关系曲线，最终确定纯

羽流条件下卷吸系数数值。 

 

图 2  基于分层界面模型和虚拟源模型的计算卷吸系数逻

辑框图 

2  实验描述 

本文构建了盐水模型实验台[26]，利用盐水在清水

内的流动模拟热羽流在环境流体中的流动，通过盐水

密度分层确定实际建筑空间热分层现象。实验台包括

盐水供水及模型实验系统和盐水浓度图像处理系统，

实验台示意图如图 3 所示。图中居中为清水箱
(1.2m×0.6m×0.6m)，模拟外界自然环境，清水箱内放
置实验所需的不同类型模型水箱。 
清水箱右侧设置清水补水箱和溢出管，用来稀释

和置换清水箱内的盐水以及维持清水箱的动态平衡。

清水箱左侧为盐水储箱，用于制备储存具有一定染料

颜色和一定盐水浓度的混合溶液。水泵将盐水输送至

高位盐水箱，水箱内设置溢出管将多余盐水输送回盐

水储箱以保持高位盐水箱液面高度恒定。盐水闸阀和

喷嘴间布置流量计，用于计量进入喷嘴的盐水流量。

实验过程中，盐水浓度分别为 10.11%、12.18%和
13.06%，流量计测量范围为 0-150ml/min，采用精制
工业盐，Nacl含量≥95.5%，产品水不容物≤0.2%，
所用染料为红曲红色素。 
本次实验过程分为测试过程与验证过程两部分。

测 试 实 验 阶 段 采 用 透 明 的 矩 形 模 型 箱

（57.7cm×42.7cm×45cm），模型箱侧壁于 20.5cm、
30.5cm以及 40.5cm处分别设置一个孔径 1.8cm的开
口，根据实验要求用孔塞控制开口的闭合。实验过程
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中分别将喷嘴放置于距离模型箱底部 20cm、30cm以
及 40cm处，且所用喷嘴流出口直径为 5mm。测试实
验开始前在盐水储箱制备一定浓度的盐水与染料混

合均匀，然后关闭盐水出水阀门，启动盐水泵，盐水

被抽到高位水箱内，待高位盐水箱液面稳定后，打开

盐水出水阀门，盐水经流量计通过喷嘴直接流入模型

内部。盐水在向底部流动的过程中，不断卷吸周围环

境流体，到达模型箱底部后立刻向四周扩散并形成分

层界面，羽流卷吸周围流体，导致分层界面向上推移，

记录不同时刻分层界面位置。 

 

1 清水箱 2 模型水箱 3 补水箱 4 流量计 5 高位盐水箱 6

盐水储箱 7 水泵 8 盐水喷嘴 9 过滤网 

图 3  盐水模拟实验台示意图 

验证实验阶段，清水箱内使用有机玻璃模型水箱

(0.3m×0.2m×0.25m)，用其模拟实际建筑内的自然通
风。模型水箱上下表面分布一定数量孔径为 5.5cm 和
1.8cm的圆孔，上部中心位置布置盐水喷嘴。含有均匀
染料的盐水溶液通过流量计从高位盐水储箱经喷嘴流

入模型箱内部，在盐水的密度差及羽流的卷吸作用下，

清水从模型箱上开口流入，下开口流出。利用胶塞改

变进出口面积，记录面积组合及稳定的分层界面位置。 
3  结果分析与讨论 
3.1  确定卷吸系数的实验方法 
该组实验条件设置盐水浓度为 13.06%，密度为

1.1272g/cm3，流量为 120ml/min，喷嘴高度分别设置
为 20cm、30cm 和 40cm，盐水溶液从该喷嘴引入受
限空间内部。通过工业相机对模型箱内的变化过程进

行拍摄，进而通过拍摄的图像测量得到随时间变化过

程中第一界面的位置高度。在初始时刻，羽流到达底

部后向四周扩散会形成一层薄薄的分界层，将该时刻

记为 t=0，且此时喷嘴到该界面的位置记为 H，替代
模型的实际高度。实验中采用的喷嘴无法实现零初速

和完全的点源效果，与点热源的理论要求存在差异。

利用真实热源的控制方程与点热源的控制方程在流

动空间的一致性，可确定虚拟点热源的原点位置，受

限空间的高度及分层界面的高度可利用虚拟源位置

进行修正。 
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 20cm实验数据
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 ζ 0
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图 4  羽流无量纲分层界面位置与时间关系 

修正后的实验结果绘制如图所示，图中实验数据

对应的横坐标为 ( )
1 4

* *3 3
0/ ( / )H R F H t ，纵坐标为对实

验所得分层界面与修正后受限空间高度的比值

z*/H*。利用式（5）对三组不同喷嘴高度下所得实验
数据进行拟合以确定等式（6）中所含卷吸系数 α 的
值，将三组数据列于表 1。三组不同高度得到的卷吸
系数分别为 0.10014、0.09902 和 0.09926，三条拟合
曲线与实验点的标准差分别为 0.016，0.028和 0.032。
对三组实验数据一起进行拟合，可得到对应的卷吸系

数为 0.09952，标准差为 0.026，共同拟合所得结果接
近三组高度分别拟合结果。将 α=0.09952所对应的共
同实验拟合曲线绘制于图，三组不同喷嘴高度下实验

数据均能与拟合曲线吻合度大于 0.95。这表明在实验
选择的范围内，喷嘴高度与拟合确定的卷吸系数无

关，后期为方便实验操作均将喷嘴设置为 30cm的高
度进行实验分析。 

表 1  不同喷嘴高度的实验信息 
记号 深度/cm H/cm F0/cm4/s3 τ  Γ α zavs 标准差 相关系数 

☆ 20 17.5 255.96 37.3 1.3596 0.10014 1.3498 0.016 0.995 
○ 30 28 255.96 38.2 1.3749 0.09902 1.3608 0.028 0.980 
▲ 40 36.5 255.96 45.3 1.3716 0.09926 1.3584 0.032 0.978 

3.2  两种虚拟源计算方法的比较 喷嘴设置为 30cm高度时，不同时刻 t 与该时刻
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所对应羽流分层界面的高度以其值 2 / 3z − 的形式绘制

于图中。从图中明显看出，分层界面高度实验数据点

与理论曲线并未像式（4）呈现出线性关系。Baines[25]

发现式（4）中的 z用 z+zavs_B替换，则分层高度与
时间呈线性关系。这样 Baines提出了一种确定虚拟源
位置的方法，首先假定虚拟原点位置 zavs_B，将该高
度与原始的实验数据分层界面高度相加，并同时修正

模型高度 H，将修正后的结果以 ( )_
2/3

avs Bz z
−

+ 与 t的

关系表示出来，将拟合呈现线性关系时最小标准差下

的 zavs_B确定为虚拟源高度。而 Hunt[27]提出，根据

式，虚拟源高度 zavs_H仅是实际羽流源参数的函数，
根据卷吸系数便可计算得到虚拟源高度。图显示分别

采用两种修正方法，界面位置与时间的关系。根据上

述实验结果，利用 Hunt 关于虚拟源点位置修正后得
到喷嘴设置 30cm高度下的卷吸系数为 0.09902，将该
值代入式（23）所得理论曲线也绘制于图中。图显示，
无论采用 Baines还是 Hunt的计算虚拟源位置的方法
均可以得到 t 与 2 /3z − 的线性关系，两种方法拟合直

线与实验点的标准差分别为 0.0173 和 0.0260。然而
采用 Baines的方法的斜率明显小于采用 Hunt的方法
的斜率，由此使得采用 Baines的方法得到的卷吸系数
0.0810 明显小于采用 Hunt 的方法计算的卷吸系数
0.0990。 
为比较两种虚拟源点修正方法，将浓度同为

13.06%，盐水流量为 120ml/min条件下，喷嘴高度设
置为 20cm、30cm 以及 40cm，以及喷嘴流量为
100ml/min和 80ml/min喷嘴高度设置 30cm的实验数
据分别采用上述两种方法进行虚拟源点修正，将其结

果列于表 2。由表 2可见，盐水流量在 120ml/min时，
在三个喷嘴高度条件下，根据 Hunt 的方法计算得到
虚拟源长度分别为 1.35cm，1.36cm和 1.36cm，表明
虚拟源长度只与羽流浓度、流量有关，并不会受到喷

嘴位置的影响；而采用 Baines的方法，虚拟源位置分
别为 1.65cm，2.01cm和 2.71cm，表明除了浮力源条
件，喷嘴位置也会影响虚拟原点位置。两种方法的相

同之处是其他条件不变，降低流量，虚拟源长度减少。 
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图 5  受限空间内羽流界面与时间变化关系 

根据图，由于卷吸系数与 Γ之间的关系未知，所
以先要假定卷吸系数，计算出 Γ，得到虚拟源位置，
再根据分层界面位置变化实验检验卷吸系数，直到假

定值与计算值的差距小于 10-4，该实验仅用于验证卷
吸系数。这说明采用 Hunt的方法，虚拟源位置仅是源
条件，即喷嘴流量，尺寸和盐水浓度的函数。由式（4）
可以看出，采用 Baines的方法，虚拟源位置不仅与源
条件有关，还与实验模型长度和高度有关。Baines 提

出的方法，将修正后的结果以 ( )_
2/3

avs Bz z
−

+ 与 t的关系

表示出来，将拟合呈现线性关系时最小标准差下的

zavs_B确定为虚拟源高度，虚拟源高度与卷吸系数无
关；而 Hunt利用式（23）将虚拟源与卷吸系数联系起
来。虚拟点源的提出是由于实际喷嘴与理想点源的差

异，利用真实热源的控制方程与点热源的控制方程在

流动空间的一致性，来确定的假想的虚拟位置。虚拟

源位置仅应该与喷嘴参数有关，因此在卷吸系数确定

过程中，Hunt的方法相比 Baines的方法更为合适。 

表 2  Baines 与 Hunt 对虚拟源修正误差比较 
流量/ml/min 喷嘴高度/cm H/cm Γ  α zavs_H/cm 标准差 zavs_B/cm 标准差 

20 17.5 1.3498 0.1001 1.35 0.0211 1.65 0.0454 
30 28 1.3608 0.0990 1.36 0.0173 2.01 0.0260 120 
40 36.5 1.3584 0.0993 1.36 0.0509 2.71 0.0504 

100 30 27 1.8976 0.1029 1.20 0.0202 1.29 0.0272 
80 30 27 3.0325 0.1015 1.08 0.0325 1.01 0.0335 

3.3  纯羽流卷吸系数的确定 
本组实验过程中，设置盐水流量为 10.11%，盐

水密度为 1.0970g/cm3，盐水流量设置为 110ml/min、
120ml/min、130ml/min、140ml/min以及 150ml/min。
将喷嘴固定放置于测试模型箱距底部 30cm 处，就 5
组流量在该高度条件下进行实验。采用图逻辑框图描

述的计算方法，在不同流量时，假定不同的卷吸系数

下计算得到 Γ并拟合计算出卷吸系数加以验证。每种
实验条件进行 3次测试以减少操作带来的误差，实验
数据如表所示。将上述五组不同流量对应的 Γ值与验
证的卷吸系数绘制于图。由图可见，在 Γ处于 0-1之
间，卷吸系数 α 随着 Γ 的增大而增大，而在 Γ>1 后
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卷吸系数保持恒定。根据利用Γ与α整体趋势关系图，
可得到在纯羽流条件下即 Γ=1 卷吸系数取值为
0.0987。 
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图 6  源参数 Γ与卷吸系数关系 

Wang[19]回顾了 Priestley[22]和 List[28]提出的紊流

卷吸模型，提出下面两个公式可以用于受迫羽流和纯

羽流： 

jet 0 jet
0

( )α α α α Γ
= + −

Γ                 （18） 

0/0
jet

jet

( )αα α
α

Γ Γ=                       （19） 

这里，α0是纯羽流卷吸系数，αjet是射流卷吸系
数。热羽流的实验测量[20]以及直接数值模拟[21]都支

持在经典羽流理论体系中使用这两个模型。这两个模

型均能拟合表的源参数 Γ和卷吸系数的关系，利用式
（18）拟合得到 αjet=0.0267，α0=0.0100；利用式（19）
拟合得到 αjet=0.0451，α0=0.0999。在 Γ=1 处，两个
模型得到的卷吸系数非常接近插值得到的 0.0987。 

表 3  虚拟源位置信息 
流量/ml/min 实验次数 Γ α zH/cm 

a1 0.8163 0.08268 1.8443 
a2 0.7966 0.08472 1.8232 

150 

a3 0.7820 0.08631 2.2602 
a1 0.8573 0.09063 1.6993 
a2 0.8682 0.08949 1.7145 

140 

a3 0.8826 0.08802 1.7347 
a1 0.9336 0.09602 1.5615 
a2 0.9267 0.09703 1.5517 

130 

a3 0.9402 0.09555 1.5693 
a1 1.0435 0.10106 1.4402 
a2 1.0555 0.09958 1.4515 
a3 1.0280 0.10258 1.4812 

120 

a4 1.0414 0.10060 1.4380 
a1 1.2358 0.01019 1.3616 
a2 1.2341 0.10207 1.3602 

110 

a3 1.2561 0.10028 1.3777 

对于惰性羽流，图显示当 Γ 从 1.0555 增大到
1.2341时，卷吸系数几乎保持在 0.1左右，这一实验
结果与 Hunt[27]的理论分析一致。Hunt 通过测量紊流
羽流的体积通量确定 3/5 1/5 /Q F D− 与 ( ) /avsz z D+ 的

关系，文献[27]图 6显示当 Γ=1.24，2.61和 3.93时，
卷吸系数为固定数值 0.09，并不随 Γ发生变化。 
3.4  虚拟源点位置与源参数 Γ之间关系 
为进一步分析虚拟源点位置与源参数以及卷吸

系数的关系，根据式（23）将 *
avsΓ与z 数值函数关系

绘制成图。由于式（16）的简化条件为 Γ>0.5，因此
Hunt的方法适用于 Γ>0.5的受迫羽流和惰性羽流。从
图中显示的实验结果可以看出，在 0.5<Γ<1范围内，
无量纲虚拟源位置近似与源参数 Γ成线性关系。随着
Γ 的增加，来自真实羽流源的渐近虚拟源点 *zavs的值

减少。 
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图 7  渐近虚拟源位置与源参数 Γ函数关系图 

极限状态下 *, 0avszΓ → ∞ → ，表明此时对于惰性

羽流虚拟源点的位置与真实源位置完全一致。这种条

件下热源初始体积流量为零，仅存在浮力通量。例如

当太阳光强烈的照射房间或建筑物内的地面区域时，

产生热量的区域初始条件只有浮力通量。当 Γ→∞，
由式（17）可以得到φ→1。 
对于式（16），在 Γ>0.5时 

1 2 2 3
*5 5

1 2 4 6
3 1 1 6 1 1 6 11 1= 1 ... d
5 5 5 5 2! 5 5 5 3!

qz q q
q q q
φ φ φ− ⎛ ⎞

Γ + + + +∫ ⎜ ⎟
⎝ ⎠

 （20） 

积分后得到 
1 3 7

* 25 5 53 5 5 1 3( ) ...
5 3 3 7 85

z q O q φ φ
−⎛ ⎞⎛ ⎞Γ = + − − − −⎜ ⎟⎜ ⎟⎜ ⎟⎝ ⎠⎝ ⎠

（21） 

改写成流量 q的表达式 
1 5

* *3 3( )avsq z z= Γ + （22） 

虚拟源位置在 * *
avsz z= − ，表达式为 

1
* 5 (1 )avsz δ

−
= Γ − （23） 

其中，δ为 
2 3 43 9 11 12 ...

35 425 1125 23125
δ φ φ φ φ= + + + + （24） 



通风                                              第二十二届全国暖通空调制冷学术年会（2020）文集                        Ventilation 

 

|  建筑环境与能源  | 2020年第 10期 110 

当 φ →1 时，函数 ( )δ φ 值接近一个恒定的值

( )=1 0.147δ φ ≈ 。此时关于 zavs的关系式可表示为： 
1

12
0 5

0

6z 0.853
5avs

M
Q

α −
= Γ （25） 

图对比了无量纲虚拟源高度与源参数 Γ 曲线与
由式（25）得到的简化关系曲线，从图中可以看出，
在Γ >10的条件下无量纲 zavs可以近似用简化关系式
表示。 
3.5  卷吸系数的验证 
为验证由上述方法得到的卷吸系数的准确性，通

过对置换流动过程中，在单一羽流作用下，达到稳定

状态时，对其内部界面与理论关系曲线的吻合程度进

行验证。该理论源于 Linden[18]提出的在有内热源条件

下置换流动模型，Linden指出，设有进出开口条件下，
实验模型的体积流量为： 

( )( )
1

* 2g'F A H h= −                    （26） 

而结合Morton所提出羽流的体积流量为： 

( )
1

5 3, B ( )M x C Bx=                     （27） 

其中： ( )
1 4 2
3 3 3

6 9( ) 2
5 10

C α π= 令（26）和（27）相

等可得： 

( )( )
1 51

* 3 32g'A H h CB h− =                 （28） 

令 /h Hξ = 且 ( ) ( )
1

2 5 3' ,G h B B h
−−= ，从而简化上

式（28），得到无量纲有效开口面积与无量纲分层高
度的关系： 

1
3* 5 2
2

2 1
A C
H

ξ
ξ

⎛ ⎞
= ⎜ ⎟−⎝ ⎠

                       （29） 

该组实验设置盐水浓度为 10.11%，盐水密度为
1.0970g/cm3，盐水流量为 130ml/min。通过 8组不同
的开口面积组合，在其达到稳定后对其分层界面进行

测量。结合羽流参数信息，考虑该条件下虚拟源点位

置的影响，将其实验测量所得分层高度进行虚拟源点

位置修正，修正方法同 3.1部分所述，将修正后得到
的无量纲分层高度与无量纲有效面积关系绘制于图。

图中离散点分别表示本文的实验结果与 Linden[18]的

实验，线条表示根据不同学者提出的卷吸系数带入式

（29）得到的模拟结果。Linden的实验结果与本文的
实验结果非常接近，而在实验条件中并没有给出喷嘴

参数。根据图中与本文实验数据以及理论结果的比

较，Linden选择的实验条件羽流应近似为纯热羽流条
件，而选择的卷吸系数存在明显偏差。 
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图 8  单一热源下 h/H 与 A*/H2 关系图 

本文的理论预测结果与实验验证采用不同尺寸

的模型实现，图 8显示卷吸模型和虚拟源修正理论耦
合确定的卷吸系数能够很好的预测实验结果。图中对

比了 5 组不同学者[18-20,23,29]提出的纯羽流卷吸系数确

定的理论预测，其中 Ezzamel[20]提出的 0.099 非常接
近本文提出的纯羽流卷吸系数 0.0987。由此可见，将
卷吸系数作为联系界面分层位置变化与虚拟源位置

之间的参数，结合实验测量，通过插值方法确定纯热

羽流卷吸系数的方法是一种计算卷吸系数行之有效

的方法。 
进一步分析虚拟源点位置修正对无量纲开口面

积与界面高度关系的影响，在对卷吸系数验证的实验

过程中，将未考虑虚拟源点位置的实验数据与考虑虚

拟源点修正后的实验数据列于表 4。由下表可见，考
虑虚拟源点位置的情况下，建筑高度 H值增加，实验
的分层界面高度 h也相应增加，从而使横坐标 A*/H2
减小，纵坐标 h/H增加，分别对两种情况下进行相对
误差与标准差计算，结果列于表中。由下表可见，在

未进行虚拟源点位置修正时，8组面积组合下，除第
一组数据外，其他有效面积对应的实验值均小于理论

值，最大相对误差为-16.45%。而对于进行虚拟源点
位置修正后，整体上有效面积对应的实验值大于理论

值，最大偏差 8.80%。两种情况下，考虑虚拟源点位
置修正的标准差为 0.0178 小于未考虑虚拟源点位置
的标准差 0.0398，采用虚拟源修正的界面高度更接近
理论曲线，同时也表明，如果图中没有考虑虚拟源修

正，界面高度会出现较大偏差。 
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表 4  羽流虚拟源点修正结果的分析 
 未修正虚拟源位置高度 修正虚拟源位置高度 
 A*/H2 实验值 h/H 理论值 h/H 相对误差 A*/H2 实验值 h/H 理论值 h/H 相对误差 

1 0.0041 0.3087 0.2929 5.39% 0.0036 0.3197 0.2936 8.80% 
2 0.01145 0.3523 0.4217 -16.45% 0.0101 0.3979 0.4079 -2.45% 
3 0.01704 0.4654 0.4896 -4.93% 0.0151 0.4894 0.4693 4.28% 
4 0.02189 0.5008 0.5331 -6.06% 0.0194 0.5304 0.5081 4.40% 
5 0.02810 0.5352 0.5759 -7.07% 0.0248 0.5628 0.5484 2.63% 
6 0.04148 0.6250 0.6468 -3.37% 0.0367 0.6472 0.6223 4.01% 
7 0.04897 0.6393 0.6807 -6.09% 0.0433 0.6607 0.6558 0.74% 
8 0.05413 0.6527 0.6993 -6.67% 0.0479 0.6733 0.6767 -0.52% 
 标准差： 0.0398 标准差： 0.0178 

4  结论 

本文建立均匀环境条件下点热源在受限空间的

流动模型，考虑实际热源喷嘴位置的虚拟源修正，通

过盐水实验测量界面高度与时间关系，确定纯羽流卷

吸系数。结合实验测量和模拟分析，得到以下结论： 
1) 利用无量纲时间与界面高度关系，对三组不

同喷嘴高度下所得实验数据进行拟合以确定关系式

中所含卷吸系数 α的值。三组不同高度得到的卷吸系
数分别为 0.09902，0.09926 和 0.10014，三条拟合曲
线与实验点的标准差分别为 0.016，0.028 和 0.032。
不同喷嘴高度下实验数据均能与拟合曲线吻合度大

于 0.95。在 H/D0<73 范围内，羽流行程高度与拟合
确定的卷吸系数无关。 

2) 对比Baines和Hunt提出的两种计算虚拟源位
置方法。Baines提出将修正后的结果以(z+zavs_B)-2/3
与 t的关系表示出来，当拟合呈现线性关系时最小标
准差下的 zavs_B 确定为虚拟源长度，虚拟源长度与
卷吸系数无关，而是与源条件以及实验模型长度和高

度有关。Hunt 采用的确定虚拟源的方法，虚拟源位
置仅是源条件，即喷嘴流量，尺寸和盐水浓度的函数。

虚拟源长度是源参数 Γ的函数，也就是卷吸系数的函
数。因此在卷吸系数确定过程中，Hunt 的方法相比
Baines的方法更为合适。 

3) 考虑源参数 Γ 与虚拟源位置 z 均受卷吸系数
影响，通过假定卷吸系数进而结合实验数据拟合确定

卷吸系数，得到源参数 Γ与 α的关系趋势。在 Γ处于
0.8-1.0之间，卷吸系数 α随着 Γ的增大而增大，而在
Γ >1后卷吸系数保持恒定，根据插值法确定纯羽流条
件下即 Γ=1时卷吸系数为 0.0987。 

4) 设置盐水浓度为 10.11%，盐水流量为
130ml/min。通过 8 组不同的开口面积组合，在其达
到稳定后对其分层界面进行测量。在考虑虚拟源位置

修正的条件下，得到分层界面位置与卷吸系数取值

0.096 理论曲线标准差为 0.0178。模拟结果显示卷吸
模型和虚拟源修正理论耦合确定的卷吸系数能够很

好的预测实验结果。 
符号说明 

A* —— 有效开口面积，m2； U —— 环境上升速度，m/s； 
A*/H2 —— 无量纲有效面积； w —— 羽流垂直向上速度，m/s； 

b —— 羽流平面垂直速度为中心速度的1 / e处半径，m； z —— 垂直坐标轴，g/cm3； 

F —— 浮力通量，m4/s3； z* —— 无量纲虚拟源高度； 
g —— 重力加速度，m/s2； zavs —— 虚拟源点位置高度，cm； 
g’ —— 折减重力加速度，m/s2； α —— 卷吸系数； 
h —— 分层界面高度，cm； Γ —— 源参数； 
H —— 模型实际高度，cm； ∆ —— 密度梯度，m/s2； 

h/H —— 无量纲分层高度； ξ  —— 无量纲高度； 

M —— 动量，m4/s2； ρ —— 羽流内密度，g/cm3； 
Q —— 流量，m3/s； ρ0 —— 环境密度，g/cm3； 
t —— 时间，min； ρ1 —— 参考密度，g/cm3。 
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送风形式对咳嗽液滴在隔离病房传播 
影响的数值模拟 
吴  鑫，郭晓亮，谢军龙 

（华中科技大学，武汉  430074） 
［摘  要］为了降低传染性疾病在隔离病房传播感染的风险，建立了咳嗽液滴扩散模型和医护人员感染风

险评价模型，以单条缝贴附送风、对侧条缝贴附送风、百叶风口送风以及置换送风 4 种送风形式为例对隔离病
房的人体热舒适性、咳嗽液滴的扩散及排除效果、医护人员的感染风险进行了模拟研究。结果表明：与其他 3
种送风形式相比，在置换送风的送风形式下，隔离病房的小粒径咳嗽液滴（5μm~50μm）排除效果最好，医护
人员的感染风险最低。为给医护人员创造安全舒适的工作环境，建议隔离病房采用置换送风的送风形式。 

［关键词］咳嗽液滴；送风形式；热舒适性；扩散；感染风险 
 
自 SARS疫情后，医院为控制病原体的扩散以及

预防传染性疾病的交叉感染，有呼吸系统传染性疾病

的患者均安排在隔离病房内进行医治[1]。合理的隔离

病房气流组织，可以消除交叉感染的隐患，为医护人

员提供更安全的工作环境。因此，研究咳嗽液滴在隔

离病房的扩散和排除效果对预防传染性疾病的交叉

感染具有重要意义。 
近年来，室内环境模拟技术日趋成熟，而且部分

成果已应用于工程实际，并达到了预期效果[2,3]。笔

者对隔离病房在 4 种送风形式下病人咳嗽液滴传播
扩散进行了模拟，分析了人体热舒适性、咳嗽液滴的

扩散及排除效果和医护人员感染风险，为隔离病房气

流组织的设计提供意见。 
1  模型与算例设置 
1.1  物理模型 
笔者采用单人隔离病房为研究对象，在隔离病房

中心设有一个病床，病床两侧各有一台医疗设备，病

人简化为“十”字架模型。4种送风形式分别为单条
缝贴附送风、对侧条缝贴附送风、百叶风口送风以及

置换送风，送、回风口的布置如图 1所示。隔离病房
以及风口的具体尺寸见表 1。 

表 1  隔离病房及各风口尺寸 mm 
项目 参数 
房间尺寸 3500×4000×2500 

病床尺寸 1000×2000×500 

条缝送风口 50×2000/ 50×1000 

百叶风口 200×500 

置换送风口 200×1200 

回风口 200×300 

1.2  算例设置 

   

(a)单条缝贴附送风      (b)对侧条缝贴附送风 

   

(c)百叶风口送风       (d)置换送风 

图 1  送风形式方案设计 

将各送风口设置为速度进口，回风口为自由出

流；将患者（咳嗽液滴）嘴巴模型设置为速度进口；

根据Gupta J K等人[4-6]的研究确定咳嗽动作和咳嗽液

滴等相关参数，具体参数见表 2；咳嗽液滴速度曲线
如图 2所示。 

表 2  设置参数 
项目 参数 

人体散热/W 108 

灯管散热/W 40 

医院设备散热/W 2×70 

送风量/(m³/h) 420 

换气次数/(次/h) 12 

送风温度/℃ 22 

咳嗽持续时间/s 0.4 

咳嗽液滴温度/K 309.65 

咳嗽液滴中水体积分数/% 87.5 
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图 2  咳嗽液滴速度曲线 

1.3  计算流程 
通过稳态计算得到各送风形式的初始稳定流场，

然后通过非稳态方法分析咳嗽液滴在隔离病房的传

播扩散过程。在咳嗽动作过程中（0~0.4s），患者嘴巴
设置为速度进口，并加载 UDF 实现图 2 所示的咳嗽
液滴速度曲线。咳嗽动作结束后，将患者嘴巴设置为

壁面条件，并保持此状态直至计算结束。为了在有限

的计算资源内得到最准确的计算结果，非稳态过程采

用变步长求解，设置初始时间步长为 0.01s，在计算
结果收敛的前提下，增大时间步长以缩短计算时间。 
2  人体热舒适性分析 

将衡量人体舒适程度的PMV数值通过UDF在软
件中进行模拟，其结果如图 3所示。 

 

(a)单条缝贴附送风    (b)对侧条缝贴附送风 

 

(c)百叶风口送风      (d)置换送风 

图 3  PMV 分布云图 

 

（a）t=1s                           （b）t=5s 

 

（c）t=10s                           （d）t=20s 

 

（e）t=50s                          （f）t=1000s 

图 4  单条缝贴附送风液滴扩散正、俯视图 
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从图 3可以看出病房内的 PMV数值分布受送风
形式的影响比较大。在 4种送风形式中，病房的 PMV
值基本在推荐范围之内。但是在单条缝贴附送风、对

侧条缝贴附送风及百叶风口送风形式下，射流区域及

气流冲撞区域 PMV 数值接近甚至低于-1，这说明此
区域人的舒适度较低。但只有在百叶风口送风条件

下，医护人员才可能必须穿过射流区域，此时新风会

吹到医护人员，引起医护人员的身体不舒服。因此，

不建议使用百叶风口送风形式。对于置换送风，房间

顶部虽然存在一层薄薄的热空气层，但不是医护人员

的活动区域。所以，即使该区域的 PMV数值较高，

也基本不影响人体的热舒适度。 
3  咳嗽液滴扩散及排除效果分析 
3.1  送风形式与咳嗽液滴扩散分析 
由图 4可见，单条缝贴附送风的送风形式下：在

t= 1s 时，咳嗽液滴在患者头部正上方呈团状分布，
随后受环形气流的影响分成 2 团分别向病床两侧扩
散；在 t=50s时，咳嗽液滴与病房内空气充分混合，
分布在整个隔离病房；在 t=1000s时，病房内只零星
分布着极少量的咳嗽液滴，这说明该送风形式的送风

可及性比较好。 

 

（a）t=1s                                  （b）t=5s 

 

（c）t=10s                          （d）t=20s 

 

（e）t=50s                        （f）t=1000s 

图 5  对侧条缝贴附送风液滴扩散正、俯视图 

由图 5可见，对侧条缝贴附送风的送风形式下：
在 t= 1s时，咳嗽液滴在患者头部上方受上升气流的
影响呈水滴状分布；在 t=10s时，液滴液滴随气流撞
击到房顶后向两侧扩散；在 t=20s时，向后流动的气
流裹挟着咳嗽液滴与混乱涡流汇合后，咳嗽液滴向病

房后下方扩散；在 t=1000s时，只有医疗设备靠近回
风口一侧的角落、患者头部周围和回风口旁的地面存

在一小团液滴群，这说明该送风形式在隔离病房这几

处的送风可及性较差。 
由图 6可见，百叶风口送风的送风形式下：在 t= 

1s时，咳嗽液滴在患者头部上方呈矮小椭球形分布；
在 t=5s 时，受向下气流影响，咳嗽液滴向病床两侧
下方扩散；在 t=10s时，咳嗽液滴受新风撞击地面反
弹向上流动的气流影响向病房上部扩散；在 t=1000s
时，只有回风口旁和送风口一侧的病房拐角地面存在

3小团液滴群，这说明该送风形式在隔离病房这几处
的送风可及性较差。 
由图 7 可见，置换送风的送风形式下：在 t= 1s

时，咳嗽液滴在患者头部上方呈棒状分布，并随气流

向斜上方扩散；在 t=10s时，咳嗽液滴随气流向病房
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回风口一侧扩散；在 t=50s时，咳嗽液滴基本分布在
病床一侧，没有扩散到病床的对侧；在 t=1000s时，
只有患者周围和置换送风口中间及病床两侧的地面

存在液滴群，这说明该送风形式在隔离病房这几处的

空气可及性较差。 

 

（a）t=1s                             （b）t=5s 

 

（c）t=10s                                      （d）t=20s 

 

（e）t=50s                                   （f）t=1000s 

图 6 百叶风口送风液滴扩散正、俯视图 

 

（a）t=1s      （b）t=5s 

 

（a）t=10s                                    （b）t=20s 

 

（a）t=50s                                  （b）t=1000s 

图 7  置换送风液滴扩散正、俯视图 
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3.2咳嗽液滴排除效果分析 
本文引入无量纲液滴数目来评价送风形式排除

咳嗽液滴的效果。其公式为： 

                          （1） 

式中，Nq为无量纲液滴数目；n为当前时间液滴
数目；nmax 为最大液滴数目，即进入房间内的液滴
总数。 
由图 8可知，4种送风形式下，无量纲液滴数目

都随时间的的增加在减少。1000s 时，4 种送风形式
的无量纲液滴数目基本维持不变，且数值基本相同，

相差无几。但是，置换送风一开始的无量纲液滴数目

就比较小，所以下降幅度比较小，其曲线基本为一条

水平线。而其余 3种送风形式刚开始的无量纲液滴数
目比较大，所以在 1000s内减少比较明显。总体来看，
置换送风的无量纲数目在患者咳嗽后到 1000s期间都
维持在一个较低且稳定的无量纲液滴数目数值，即能

较快地把患者咳嗽液滴排出隔离病房外。 
又由图 9可知，在 4种送风形式中，因为置换送

风在隔离病房内形成稳定缓慢向上流动的气流，且小

粒径咳嗽液滴（5μm~50μm）的重力作用可忽略不计，
所以小粒径咳嗽液滴基本都可被上升气流裹挟至回

风口并排出病房。而其余 3种的送风形式都是上送下
回的方式。而小粒径咳嗽液滴由于质量较小，所以易

受气流影响扩散流动到病房内的各个位置，从而导致

随主气流扩散到回风口及排出病房外的小粒径咳嗽

液滴数量较少。因此，置换送风排出小粒径咳嗽液滴

的效果比其余 3种送风形式好。 
所以，置换送风相比于其余 3种送风形式下的咳

嗽液滴排除效果比较好。 

 

图 8 无量纲液滴数目 

 

图 9  1000s 时液滴粒径分布 

4  送风形式与医护人员感染风险评价分析 

本文在前人优化的 Dose-response模型[7]基础上，

把暴露水平设定为人员的呼吸区域、咳嗽动作次数简

化为一次、将观察时间离散为多个时间步进行积分以

及引入蒸发因素这四个方面对 Dose-response 模型做
了进一步改进，建立Medical Staff Dose-response模型
（简称MSDR模型），对医护人员的感染风险进行评
价。 

MSDR模型的呼吸区域内暴露水平为： 
3
0

=1 =1

4 ( )( , )
3

l n
k i

l
i k

d f t tE z t cp
HS

π Δ
= ∑ ∑        （2） 

式中：E(z,tl)为 l 个时间步长内呼吸区域某粒径
大小的液滴的病原体暴露评价模型；d0k为第 k个液
滴的初始直径，m；f(t)为病原体在空气中的存活能力；
Δti 为第 i 个时间步长；H 为呼吸区域的竖直高度，
0.2m；S为人体呼吸区域的水平面积，即为隔离病房
的占地面积。 

MSDR模型呼吸区域内的感染评价为： 
3
0

1 1 1

4 ( )( , ) 1 exp
3

m l n
k i

I l j j
j i k

d f t tP z t r cp
HS

πβ
= = =

⎛ ⎞Δ
= − −⎜ ⎟

⎝ ⎠
∑ ∑∑  （3） 

式中：PI(z,tl)为 l个时间步长内的感染风险;m为
液滴粒径个数；βj为携带病原体的液滴在肺泡区域的
沉积分数；c 为液滴初始病原体浓度；rj 为病原体的
传染性。rj与 βj参数均与液滴的粒径大小有关。 
其中，医护人员轻微运动的短期呼吸量，液滴中

病原体的初始浓度、存活能力及在肺泡区域的沉积情

况，感染风险拟合参数都参考现有的研究及以下公式

[8~10]确定。 

60(t) 0.2 (0.975)
t

f = ⋅                   （4） 
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通过 UDF 将感染风险评价模型的相关公式以及
参数加载到模拟过程中，从而得到 4种送风形式下医
护人员的感染风险。 
由图 10 可知，4 种送风形式的感染风险都随着

时间不断增大。咳嗽液滴暴露时间越长，医护人员被

感染的可能性越大。在置换送风下，医护人员感染风

险的增加趋势最为缓慢，而其余 3种送风形式的医护
人员感染风险的增加幅度比较大。在 40s后，其余 3
种送风形式的感染风险都大于置换送风，且随时间增

加，其与置换送风的感染风险差值不断增大。置换送

风在预防医护人员感染方面的优势随时间增加越发

突出。到了 1000s时，置换送风下医护人员的感染风
险约是其余 3 种的 7.8%~15.2%。又置换送风的小粒
径液滴（5μm~50μm）排除效果最好，而小粒径液滴
在肺泡区域有着较大的沉积分数与传染性，所以，置

换送风可以有效消除医护人员交叉感染的隐患。 

 

图 10 医护人员感染风险 

5  结论 

笔者采对隔离病房内患者咳嗽液滴的扩散进行

了模拟，同时对比分析了 4种送风形式下的人体热舒
适性、咳嗽液滴扩散及排除效果和医护人员感染风

险。结果表明，置换送风在控制病原体的扩散，减少

医护人员的交叉感染风险方面有着较好的效果。同时

又满足隔离病房内的人体热舒适性要求，所以隔离病

房建议采用置换送风的送风形式，来为医护人员创造

安全舒适的工作环境。 
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中国(淮安)国际食品博览中心防排烟系统设计 
彭  凯，高  炜，张银安，吴海涛，李俊峰 

（中南建筑设计院股份有限公司，武汉  430071） 
［摘  要］本文简要介绍了中国（淮安）国际食品博览中心的防排烟系统设计；同时针对本项目在《建筑

防排烟系统技术标准》GB51251-2017执行时产生的设计难点及疑点，重点阐述了对应的解决办法：高大空间排
烟量的计算、固定窗的设置方式、自然排烟与机械排烟的选择和防排烟风管材质及耐火极限做法，以供设计人

员参考与借鉴。 
［关键词］国际会展中心防排烟系统设计固定窗风管材质耐火极限 
 

1  工程概况 

本项目占地面积约 13.03万平方米，总建筑面积
约 130167 平方米。其中，地上建筑面积为 96480 平
方米，包含展览、会议、商业及服务等功能；地上层

数：展厅部分主要为两层，局部为四层，会议厅部分

主要为四层，局部为一层。地下建筑面积为 33686.90
平方米， 主要为人防地下室、地下停车库和设备用
房，层数为一层。建筑高度：会议厅 40.25米，展厅
31.6米，建筑分类为一类高层建筑，耐火等级为一级。
本项目性质为 EPC总承包（设计分包）。 

 

图 1  中国(淮安)国际食品博览中心 

2  防排烟系统设计 

随 着 《 建 筑 防 烟 排 烟 系 统 技 术 标 准 》

GB51251-2017在 2018年 8月 1日的实施，该规范从
固定窗的设置、机房的设置、系统分区的划分、风量

的计算、系统控制等多方面对建筑防烟排烟系统设计

提出了新的严格要求。本项目初步设计出图时间为

2018年 8月 25日，施工图出图时间为 2018年 10月
10 日，是我们团队按照新规执行设计任务的第一个
大型展览类公建项目，虽然困难重重，但是我们认真

研读新规，积极与图审专家沟通，为工程的顺利实施

创造了有利条件。 
2.1防烟系统设计 

本项目建筑性质为建筑高度小于 50 米的公共建
筑，防烟楼梯间、独立前室、合用前室及消梯前室均

设置了机械加压送风系统，同时防烟楼梯间的地上、

地下部分分设机械加压送风系统；合用前室及消防电

梯前室，地上、地下合用机械加压送风系统。 
鉴于本项目楼梯数量较多，本文仅以其中两部楼

梯为例阐述设计过程。 
以 26#、27#楼梯为例： 
（1）加压送风系统设计要点: 
1）平层取风，避开排烟百叶； 
2）楼梯开门数为 3 个，送风量、风机及风管尺

寸较大，合理确定风井位置及风管路由； 
3）风管对走道及其它区域净高影响的分析； 
4）管井内衬风管周边空间的合理性； 
5）与给排水配合，风口避开消火栓。 

 
图 2  26#、27#楼梯间平面图 

（2）加压送风量的计算 
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采用《建筑防烟排烟系统技术标准》中 3.4.5-3.4.8
条[1]中的计算公式对 26#、27#楼梯及其前室的加压

送风量进行了详细计算，具体如下表： 

表 1  26#、27#楼梯及其前室的加压送风量计算表 

根据以上计算结果，26#、27#楼梯及其前室选用
四台风量为 87000m3/h的低噪声轴流风机。 
（3）余压控制系统设计 
本项目余压检测系统单独设置，采用旁通管+电

动风阀（双位阀）+压力传感器方式，电动开关阀接
入火警系统（风机控制箱）。当防烟楼梯间或前室余

压达到超压监控值时，SKYT智能余压探测器发出报
警信息，SKYK余压控制器打开受控加压风机风管上
的电动旁通阀用于泄压。 
余压达到正常区间值后，余压探测器发出信号，

余压控制器关闭旁通阀，通过控制风阀执行器的开、

闭使余压值稳定在规范要求的范围内。电动风阀及压

力传感器给电气专业提资。 
2.2  排烟系统设计 
（1）主要区域的排烟系统配置 
1）地下室：本项目地下一层，层高为 6.4 米，

地下车库每个防火分区设两套排烟兼排风系统及一

套补风兼送风系统，排烟量根据《汽车库、修车库、

停车场设计防火规范》（GB50067-2014）表 8.2.5[2]
查表选取，经计算每个防烟分区排烟量为 38500m³/h；
补风均采用机械补风系统，补风量不小于排烟量的

50%，同时补风采用下补风。 
2）会议中心：本项目设有四层通高的会议中心，

面积为 1920 平方米。最大净高：会议厅 10.8m，主
席台 8.5m，闷顶 8.6m。会议中心划分为两个防烟分
区，分别为会议厅及主席台，会议厅和主席台防烟分

区面积分别为 1460 平方米、460 平方米。排烟量根
据《建筑防烟排烟系统技术标准》表 4.6.3[1]中办公
建筑的取值及HDY-SMOKE软件计算值中的最大值，
会议厅、主席台及闷顶的设计排烟量均取

105000m3/h；其中闷顶、会议厅采用低位机械补风（主
席台＜500m2，不补风）。示意图如下图所示： 

 
图 3  会议中心防排烟系统示意图 

3）展厅：本项目展厅部分共有两层，层高分别
为 16.5 米、14.5 米，一层和二层均有 6 个展厅单元
（防火单元），其标准单元的尺寸为 62.4m*36m
（S=2240m2）；每个标准单元划分为 2个逻辑防烟分
区，其最大防烟分区长度及防烟分区面积均满足防排

烟新规。展厅采用垂直排烟系统，每个排烟分区的设

计排烟量为 150000m3/h，排烟风机置于二层夹层，补
风系统采用低位机械补风的方式，分层设置补风机

房，单个防火分区的补风量为 75000m3/h。其原理图
及平面图如下： 



Ventilation                       第二十二届全国暖通空调制冷学术年会（2020）文集                        通风 
 

2020年第 10期  |  建筑环境与能源  |  121

 

图 4  展厅防排烟系统原理图 

 

图 5  展厅防排烟平面示意图 

3  新规范执行时产生的设计难点及解决办法 
3.1  高大空间排烟量计算 
鉴于新规范对于排烟量的计算有新的计算方法，

本项目对每个防烟分区均做了详细的排烟量计算，同

时提交了防排烟计算书。由于篇幅有限，本文仅以一

层展厅的排烟量计算为例进行阐述。针对展厅排烟量

的计算，我们分别通过《建筑防烟排烟系统技术标准》

中 4.6.7-4.6.13中的公式计算及表 4.6.3中的取值进行
比较，并选取最大值。详细计算过程如下： 
已知展厅空间净高为 16 米，假设燃料面距地面

高度为 1 米，通过规范可得：火灾热释放速率为
10MW，最小清晰高度为 3.2米。可设清晰高度为 3.2
米，则储烟仓高度为 12.8 米，燃料面到烟层底部的
高度 Z 为 2.2 米，热释放速率的对流部分 Qc 为
7000kW。展厅排烟量计算可按轴对称型烟羽流计算。 
（1）火焰极限高度: 

 
（2） ,轴对称型烟羽流质量流量： 

 

（3）烟层平均温度与环境温度的差值： 

 

（4）烟层平均温度： 
 

（5）每个防烟分区的排烟量： 

 

《建筑防烟排烟系统技术标准》表 4.6.3 的取值
为 122000m3/h[1]，故一层展厅单个防烟的计算排烟量

为 122000m3/h。 
3.2展厅和楼梯间的固定窗设置 
（1）展厅的固定窗设置 
根据《建筑防烟排烟系统技术标准》中 4.1.4 的
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规定，展厅等设置机械排烟系统的场所需在外墙或屋

顶设置固定窗。对于本项目，一层展厅于外墙设置固

定窗，二层展厅的固定窗设置于屋面，其面积不小于

楼地面面积的 2%。 
（2）楼梯间的固定窗设置 
针对楼梯间固定窗的设置，本项目可分为以下四

种楼梯间： 
1）靠外墙的楼梯间； 
针对此种情况，本项目根据《建筑防烟排烟系统

技术标准》中 3.3.11的规定，在楼梯间外墙设置面积
为 2平方米的固定窗，同时在顶部设置 1平方米的固
定窗[1]，详图 6情况一。 

2）不靠外墙，但是出屋面的楼梯间； 

针对此种情况，本项目根据《建筑防烟排烟系统

技术标准》中 3.3.11的规定，在楼梯间顶部侧墙设置
1平方米的固定窗[1]，详图 6情况二。 

3）不靠外墙且不出屋面，但是可到顶层的楼梯
间； 
针对此种情况，本项目在楼梯间顶部设置 1平方

米的固定窗，详图 6情况三。 
4）不靠外墙且仅至二层（不至顶层）的楼梯间； 
针对此种情况，本项目通过与建筑专业的配合，

在楼梯间顶部开设尺寸为 1米×1米的排热井道，井
道上至屋面，同时与井道顶部设置 1 平方米的固定
窗，详图 6情况四。 

 

图 6  楼梯间固定窗的设置情况 

3.3自然排烟与机械排烟的选择 
根据《建筑防烟排烟系统技术标准》的规定，当

房间净高大于 3米，采用自然排烟方式时，自然排烟
窗应设在储烟仓以内，故对于空间净高较高的场所，

需设置电动自然排烟窗。鉴于本项目为 EPC 总承包
项目，同时由于在本项目中有很多需要设置电动排烟

窗的场所，为节省造价，我们针对主要场所分别选择

自然排烟与机械排烟时进行经济性比较。本文以展厅

机房区的走道为例进行阐述，此处走道净高 6米，长
度 126米，宽度 3.4米，共有三层，上下对齐。每层
走道防烟分区最大长度为 36 米，每层共 4 个防烟分
区。当采用机械排烟时，该走道可采用垂直排烟系统，

排烟井设置于走道中间部位，共需设置一套垂直排烟

系统。当采用自然排烟时，每层电动排烟窗的面积为

16平方米，共需设置电动排烟窗的面积为 48平方米。 

表 2  自然排烟与机械排烟的对比 
排烟

方式 
排烟系统组成 成本分析 缺点 

自然

排烟 
电动排烟窗；消防联动系统；手

动开启装置 
电动排烟窗按 1500元/m2，共 7.2万；手动装置 2.5万元/组，共

20万；消防联动 5万；合计约 32.2万。 
需与幕墙紧密配合;对外立面影响较大；手

动开启装置影响室内美观。 
机械

排烟 
排烟风机；消防联动系统；排烟

管、阀门、风口等 
风机约 3万；排烟管道约 900m2，约 20万；消防联动 5万；合计

约 28万。 
需设置机房；影响室内净高。 

注：表中价格由厂家提供，仅供参考。 
根据上表中的成本分析可知，对于本项目中的该

走道，采用机械排烟较为经济；同时结合本项目的特

点，建筑专业在一层夹层和二层夹层预留机房较多，

且各层走道的层高较高，故本项目中的该区域走道采

用机械排烟系统。 

3.4  防排烟风管材质、耐火极限做法 
根据《建筑防烟排烟系统技术标准》的规定，防

排烟管道的设计应符合相应的耐火极限要求，具体详

条文 3.3.9、4.5.7 及 4.4.8[1]。针对新规对于防排烟管

道耐火极限的要求，根据 GB51249-2017《 建筑钢结
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构防火技术规范》 第 4.1.2条[3]可知，常用的方法有： 
1）喷涂（抹涂）防火涂料。由于市场中经过消

防认证的防火涂料较少，施工单位反映采购困难，故

目前采用此种方式的项目较少。 
2）包覆防火板。此种方法较为成熟，采用何种

厚度的防火板可达到相应的耐火极限已经过消防检

测和认证（如纤维增强硅酸钙防火板、玻镁防火板

等），且市场中采购方便。 
3）包覆柔性毡状隔热材料。此种方式目前应用

也较少，主要是因为针对不同的耐火极限，采用何种

厚度的隔热材料还未有经过消防检测的标准。 
4）采用复合型的防火板制作。随着技术发展，

市场中开始出现用于制作防火风管的复合型材料，比

如镁质高晶板风管、机制玻镁复合板风管等，但是经

过消防检测和认证的厂家较少，可选择性相对较少。

但是笔者认为，由于复合型防火板相对传统镀锌铁皮

风管造价低、环保耐用等优点，市场中会有越来越多

的厂家开始研发和生产，应用的项目也会逐渐增加。 
鉴于本项目的设计为初次按照新规执行，以往的

项目可借鉴意义较小；同时考虑到施工采购的便捷性

及设计的安全性，本项目采用包覆防火板的方式，具

体为排烟管道采用热镀锌钢板，厚度按照《通风与空

调工程施工质量验收规范》（GB50243-2016）[4]的高
压确定，管道外敷设可达到相应耐火极限的防火板。 
4  总结 

建筑防排烟系统是控制火灾烟气蔓延扩散、确保

人员安全疏散和火灾扑救的重要保证，设计人员必须

要做好建筑防排烟系统的设计工作。同时本次执行的

《建筑防排烟系统技术标准》是有史以来最为严格的

规范，这就需要设计人员重新学习、理解和应用。在

本文中，笔者提出了在本项目中遇到的设计难点及疑

点，也得到了一些经验和教训，特别是大空间的防排

烟系统设计，具体如下： 
（1）针对《建筑防排烟系统技术标准》新规，

许多省份和地市发布对此规范的解读和释疑，设计人

员可参考项目所在地的文件进行相关防排烟系统设

计，同时积极和当地图审专家沟通，以便有效解决项

目施行中出现的难点和疑点。 
（2）对于不靠外墙、不至顶层且需设置固定窗

的场所，应在项目前期积极与建筑专业配合尽量满足

规范要求；当出现位置不可调整的场所时，可通过设

置排热井通至室外，并设置固定窗。 
（3）当可以采用自然排烟方式时，由于《建筑

防烟排烟系统技术标准》对自然排烟窗高度的限制，

很多场所需设置电动自然排烟窗，导致自然排烟方式

不一定是最经济的排烟方式，故设计人员应对自然排

烟与机械排烟进行经济性比较，同时结合项目特点，

选择最佳的排烟方式。 
（4）针对《建筑防烟排烟系统技术标准》新规

对于防排烟风管耐火极限的要求，笔者推荐使用以下

两种方法：热镀锌风管包覆防火板、采用复合型防火

板制作的风管。 
参考文献 

[1]王炯，曾杰等.《建筑防排烟系统技术标准》GB51
251-2017.中国计划出版社，2018 
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铁路车站公共区卫生间空气质量研究 
冷康鑫，于靖华，杨  颉，杨清晨 

（华中科技大学，武汉  430074） 
［摘  要］通过实地测试和数据分析对铁路车站公共区卫生间的空气品质进行研究。选择国内某大型铁路

站房的候车室卫生间作为研究对象，并在春运期间对该站房的公共区卫生间开展实地测量，根据其卫生间建筑

结构和功能分区选取合理的测点，在连续的时间段内测量 0.3m,0.9m和 1.7m高度处的氨气浓度和硫化氢浓度。
本文依据实地测量的数据研究了铁路车站公共区卫生间的空气质量现状、空气质量的影响因素及污染物浓度分

布规律，提出了改善铁路车站公共区卫生间空气质量现状的简单措施。 
［关键词］铁路车站卫生间；空气质量；污染物浓度 
 

0  引言 

铁路旅客站房作为城市形象展示的重要窗口以

及我国经济发展的名片，日益受到公众的关注。铁

路站房公共区卫生间作为我国铁路卫生状况的标杆

之一，其内部空气品质是影响旅客出行体验的关键。

然而在车站实际运营过程中，部分候车室卫生间存

在较大异味，尤其是在候车高峰时段，旅客会就近

集中使用卫生间，造成超负荷运行状况，污染物不

能快速有效排除，加重了室内空气异味。铁路车站

公共区卫生间有使用人数多、服务能力大等特点，

其空气品质与卫生间排风系统运行情况、保洁人员

清洁频率及旅客使用人数密切相关，国内学者尚未

对铁路车站公共区卫生间的空气品质做过相关研

究。为积极响应习近平总书记提出的“厕所革命”

的号召，改善铁路车站公共区卫生间的空气品质，

本研究团队在春运期间测量了某大型铁路站房公共

区卫生间的污染物浓度。测试数据用于研究铁路车

站公共区卫生间的空气品质现状，并为铁路站房公

共区卫生间的排风设计、设施配置及运营管理提供

参考。 
研究指出，卫生间中的异味是硫化氢、甲硫醇、

氨、甲硫二醇、乙胺、吲哚和粪臭素等有害物质组成

的气体[1-3]，其中以氨气和硫化氢为主。氨气是卫生

间空气中的主要污染物，有强烈的气味，对人的皮肤、

呼吸道和眼睛易造成刺激，严重时可能引起支气管痉

挛及肺气肿。硫化氢是一种有臭鸡蛋味的气体，有剧

毒，当每立方米空气中的硫化氢含量超过 30毫克时，
人就会感到刺鼻、窒息，引起眼睛和呼吸道不适。本

文通过测试氨气和硫化氢浓度来反应卫生间的空气

品质。 

1  研究对象 

以国内某大型铁路站房的候车室卫生间作为研

究对象，由于该站候车室的卫生间较多，在实地测量

中选取了车站内使用人数较多的两个卫生间作为典

型卫生间，并对其进行测量。卫生间内小便器以及大

便器的主要污染物分别为氨气和硫化氢，在规范《城

市公共厕所卫生标准》[4]中也仅对氨气和硫化氢两种

污染物做出相应浓度要求，因此本文以氨气和硫化氢

的浓度为主要指标来评价室内空气质量。为了测量车

站卫生间在客流量最大时刻的污染物浓度分布，测量

时间选取在 2019 年春运期间，于 2 月 21 日至 2 月
22日测量。 
2  测量方法 

根据实际的卫生间建筑结构和功能分区选取合

理的测点，保证能测得卫生间内小便区、大便区以及

过道处的污染物浓度，同时注意在卫生间的建筑拐角

处设置测点，以获得卫生间内的最不利污染物浓度。

在连续的时间段内测量 0.3m,0.9m 和 1.7m 高度处的
氨气浓度和硫化氢浓度，同时测量相应时间段的厕所

服务人数。 
浓度测量仪器选择复合式污染物检测仪（如图 1

所示），该仪器可同时检测氨气及硫化氢的浓度，并

能自动记录测试数据，氨气测量精度为 0.01ppm，量
程为 0-100ppm，硫化氢测量精度为 0.001ppm，量程
为 0-10ppm。采用红外客流计数仪（如图 2所示）来
统计进出卫生间的人员数量，采用蓝牙传输，解决了

车站网络信号不佳的问题，数据传输精准可靠，可通

过手机 APP 端或小程序查看逐时客流情况。仪器在
测试前已被调试。 
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图 1  复合式污染物检测仪 

 

图 2  红外客流计数仪 

3  测量结果 
3.1  卫生间测点布置 
本次调研选择候车室西北侧的男、女卫生间进行

人流量、氨气浓度、硫化氢浓度的测试。根据卫生间

布局，确定如图 3所示的测点位置： 

   

（a）男厕布局及测点位置图                    （b）女厕布局及测点位置图 

图 3  卫生间测点布置 

3.2  男卫生间污染物浓度分布特性 
针对选取的男卫生间，进行不同水平高度处的氨

气浓度测试，测点高度取值分别为 0.3m，0.9m，和
1.7m，测试结果如表 1所示。测试中硫化氢浓度均为
0ppm。 
表 1  男卫生间不同水平高度氨气浓度分布（单位：ppm） 
测点 01 02 11 12 21 22 23 31 32 
0.3m / / 0.14 0.11 0.13 0.16 0.10 0.27 0.24
0.9m 0.09 0.14 0.14 0.07 0.14 0.15 0.09 0.26 0.22
1.7m / / 0.16 0.09 0.14 0.16 0.11 0.30 0.27

数据统计结果表明，测试时段男卫生间氨气浓度

基本保持在 0.3ppm 以下，其中氨气浓度随测点变化
较为明显，在同一测点处，0.3m，0.9m，1.7m 三个

高度平面的氨气浓度并没有明显的分层现象。从表 1
中可以看出，测点 31和测点 32位于小便区，其氨气
浓度远高于大便区测点的氨气浓度，这主要是尿液挥

发导致的。男卫生间 31 测点处污染物浓度最高，因
此选取 31 作为重点关注测点，进行不同时刻的氨气
浓度测量，测量结果如表 2所示。将该测点不同高度
处的氨气浓度随时间的变化情况及测量时段内服务

人数变化情况绘制于图 4。在 2月 21日的 17时至 18
时之间，清洁人员对男厕进行了卫生打扫，从表 2的
数据中可以看出，及时的打扫可大幅降低卫生间内的

氨气浓度。 

表 2  男卫生间氨气浓度随时间的变化情况（单位：ppm） 
测量日期 2月 21日  2月 22日 
测量时间 14:40 15:40 16:25 17:15 18:10  12:30 13:25 

0.3m 0.27 0.37 0.35 0.40 0.35  0.24 0.30 
0.9m 0.26 0.28 0.31 0.42 0.18  0.24 0.18 

氨气浓度（ppm） 

1.7m 0.30 0.29 0.33 0.37 0.22  0.24 0.22 
服务人数 1040 966 1000 838 810  1017 1252 

时间段 14~15 15~16 16~17 17~18 18~19  12~13 13~14 
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图 4  测量时段不同高度氨气浓度及服务人数变化图 

数据测试结果表明，在测量时段内，31 测点氨
气浓度在 2月 21日的 17时至 18时最高，该时间段
的 0.9m 高度处的氨气浓度达到了 0.42ppm。但整体
来看，大部分时间内该卫生间的氨气浓度在 0.395ppm
以下，能够满足《城市公共厕所卫生标准》GB/T 
17217-1998中规定的一类厕所氨气浓度限值要求。由
图 4可得，三个高度平面的氨气浓度与相应时段的服
务人数并没有呈现明显的相关性，分析其原因可能是

由于测试时段如厕人数并没有较大波动，氨气浓度也

基本维持在 0.2至 0.4ppm之间。 
3.3  女卫生间污染物浓度分布特性 
针对所选取的女卫生间，依据 3.1节所述的布置

测点原则确定相应测点，并于 2 月 21 日 12 时至 13
时进行不同水平高度处的氨气浓度测试，测点高度取

值分别为 0.3m，0.9m和 1.7m，测试结果如表 3所示。
测试中硫化氢浓度均为 0ppm。 
表 3  女卫生间不同水平高度氨气浓度分布（单位：ppm） 
测点 01 02 03 11 12 21 22 23 
0.3m 0.01 0.05 0.01 0.01 0.01 0.01 0.01 0.03
0.9m 0.03 0.04 0.07 0.03 0.02 0.01 0.01 0.01
1.7m 0.03 0.03 0.03 0.03 0.01 0.03 0.01 0.01

数据统计结果表明，测试时段女卫生间氨气浓度

基本保持在 0.07ppm以下。该时段卫生间各测点氨气
浓度维持在一个较低的范围内，在三个测试高度平面

亦未出现明显的浓度分层现象。由于女卫生间测点

03处污染物浓度总体较高，因此选取 03测点作为重
点关注测点，进行不同时刻的氨气浓度测量，测量结

果如表 4所示。 
表 4  女卫生间 03 测点氨气浓度随时间的变化情况 

测量日期 2月 21日 2月 22日 
测量时间 12:00 15:10 16:10 16:40 17:30 18:40 12:10 13:10 

0.3m 0.01 0.05 0.11 / / 0.11 0.11 / 
0.9m 0.07 0.09 0.14 0.07 0.16 0.07 0.11 0.09 氨气浓度（ppm） 
1.7m 0.03 0.07 0.11 / / 0.09 0.11 / 

服务人数 439 488 474 440 437 436 416 447 
对应时段 11~12 14~15 15~16 16~17 17~18 18~19 11~12 12~13 

因 3 个测试高度并没有呈现明显的高度分层现
象，绘制测量时段服务人数和 03测点在 0.9m高度处
的氨气浓度随时间的变化图，如图 5所示。 

 

图 5  测量时段服务人数及 03 测点 0.9m 高度氨气浓度变

化图 

数据测试结果表明，女卫生间的氨气浓度在

17~18时达到峰值，最高浓度为 0.18ppm，。该女卫生
间的氨气浓度在测试时段均满足了《城市公共厕所卫

生标准》GB/T 17217-1998中规定的一类厕所氨气浓

度限值要求（低于 0.395ppm）。由图 5可知，氨气浓
度与相应时段的服务人数并没有呈现明显的相关性。

分析其原因可能是由于调研时段如厕人数并没有较

大波动，氨气浓度的测量值维持在一个较小的范围

内。 
4  结论 

(1)候车室卫生间硫化氢浓度始终为 0ppm，满足
《城市公共厕所卫生标准》GB/T17217-1998 中规定
的一类厕所的要求，硫化氢浓度可不作为公共厕所卫

生标准的判断指标。 
(2)在测量时段，候车室男卫生间氨气浓度大部分

时间在 0.395ppm 以下，部分时刻超出了限值，最高
达到了 0.42ppm，基本满足《城市公共厕所卫生标准》
GB/T17217-1998 中规定的一类厕所氨气浓度限值要
求。女卫生间氨气最高浓度为 0.18ppm，小于
0.395ppm，在测量时段始终满足规定的一类标准。男
厕服务人数高于女厕，氨气浓度值也明显高于女厕。 

(3)在测量过程中，氨气浓度与相应时段的服务人
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数并没有呈现明显的相关性。分析其原因可能是由于

调研时段如厕人数并没有较大波动，且该车站候车室

通风系统运行良好，避免氨气长时间累积。 
(4)铁路车站公共区男卫生间小便区的氨气浓度

明显高于大便区的氨气浓度，这是由尿液挥发导致

的，可通过及时清洁的方式有效降低氨气浓度。 
参考文献 
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基金项目编号：国家基金面上项目(51878533) 

相邻条件对圆形散流器流场的影响研究 
厉海萌 1，刘凯凯 2，高  然 1 

（1.西安建筑科技大学，西安  710055；2.中铁第四勘察设计院集团有限公司，武汉  430063） 
［摘  要］通风空调系统的目的是提供适宜的环境和可接受的空气质量，满足人们工作、生活和工艺生产

过程的要求。送风口是室内气流运动的起始动力，适宜的气流分布能够营造工作区舒适环境及改善空气质量，

因此送风口对于室内气流组织效果的实现起到关键作用。在实际工程中，由于现场条件的限制，实际连接条件

下风口出流往往存在较大的不均匀性，可能导致无法满足设计的预期。本文针对通风空调系统中常用的空气分

布末端——圆形散流器进行研究，发现相邻条件存在时圆形散流器的阻力比充分发展状态下阻力值增加 29.8%。
讨论了风速、规格、连接管长度及弯头曲率半径对流型的影响，计算了圆形散流器的射程及相对偏差，给出了

圆形散流器合适连接方式的推荐表格。 
［关键词］通风空调；圆形散流器；气流组织。 
 

1  引言 

通风空调系统通过对房间风速、温度、湿度等的

控制，满足节能性、热舒适性及空气品质的要求，室

内气流组织对于通风空调系统至关重要。送风口作为

空调风系统的末端装置和室内气流运动的起始装置

在通风空调系统中扮演着重要角色。目前各类风口模

型隐含一个前提假设，即送风口前存在充分发展的直

管段与风口相连接，然而实际通风空调系统由于现场

条件的限制，风口前端管道通常并非直管段，并且风

口出流存在较大的不均匀性。由此可见，研究相邻条

件对风口流场的影响对室内的气流组织具有重要作

用。 
风口也称空气分布器，种类繁多，散流器是众多

风口形式之一，射流以辐射状向四周运动，气流扩散

好，温度场均匀，能够形成均匀的气流组织[1]。因此

散流器广泛应用于建筑内部划分区域较多的民用建

筑以及商场等商用建筑。已有研究指出在设计室内通

风空调系统时，送风口风速按照国家标准统一设定，

并未考虑实际情况下管道安装的空间通常是有限的，

散流器射流不均匀会对室内气流分布产生影响[2]。

Aziz等人(2012)采用数值模拟和实验技术研究了不同
类型的顶送散流器(方形、圆形和涡流)对室内气流特
性、舒适度标准和室内空气质量的影响，并求解能量

方程和标准 k-ε湍流模型方程[3]。Mohammed（2013）
提出了一种送风口模型的简化方法用于加快散流器

的数值模拟过程。用标准的 k-ε湍流模型模拟圆形散

流器和方形散流器的出流情况。通过建立一个小尺度

房间来实验测量室内的温度场，验证了圆形散流器和

方形散流器简化模型的准确性[4]。孟蕾（2013）提出
送风口的类型将直接影响气流的混合程度、出口方向

及气流断面形状，影响室内送风射流的形成及气流组

织的分布形式[5]。Yao（2014）研究表明送风口的类
型会对室内空气速度和温度分布产生显著影响[6]。

Villafruela（2018）通过实验和数值模拟两个方面研
究了增压箱对涡流散流器产生的湍流流型的影响，发

现简化的模型在散流器出流近场的模拟结果足够好

的，而在远场情况下几乎没有差异[7]。王勇（2015）
发现由于水平风管与方形散流器连接方式不合理，导

致气流进入散流器喉部时，存在着比较大的扰动，影

响了散流器四面出风的均匀性，对室内气流的分布形

式产生了影响。并提出了应对技术措施[8]。邹志军

（2019）实测了不同尺寸方形散流器在等温工况下不
同喉部风速时的静压损失和局部阻力系数。得到不同

风速下散流器风口的平均阻力系数与风口喉部尺寸

呈良好的线性关系,风口喉部尺寸越大,阻力系数越小
[9]。 
资源日趋紧张的今天，节能减排是国家的重要政

策。送风口是暖通空调设备与用户（设备或人）接触

的最后一环，所有暖通空调设备所形成的冷/热量都
需要送风口送达。相邻条件直接影响风口的表现，导

致房间空气分布与设计预想不一致，造成不满意的局

部环境的同时增加整个系统的能源消耗。合理的阻力

设计值对于室内的气流组织和水力平衡计算至关重

要，直接影响风机或空调机组的选型。在实际工程应

用中，圆形散流器一般通过连接支管、弯头与风管连
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接，呈对称布置或者梅花形布置，服务区域为正方形

或者近正方形。既然相邻条件对散流器的送风特性影

响重大，本文通过研究，总结圆形散流器受到相邻条

件影响时的流场变化规律，拟合了圆形散流器的相对

偏差曲线公式，将带有连接支管及弯头时圆形散流器

的合适连接方式归纳成方便查询的表格。 
2  研究方法 

本文通过 CFD 数值模拟与全尺寸实验结合的方
法，对相邻条件下圆形散流器的送风特性进行研究。

CFD 数值模拟方便改变不同工况并得出流场的速度
分布、送风口阻力参数等，精确获得不同相邻条件下

送风口不同流场效果。全尺寸实验研究分为：流场速

度测试实验、送风口压力测试实验。流场速度测试实

验能够反映送风口出流气流的分布规律，表明送风效

果和送风特性；压力实验能够计算送风口的全压损

失，表明送风口的阻力特性。通过全尺寸实验结果验

证数值模拟结果的准确性。 
2.1  全尺寸实验 

 

图 1  全尺寸试验台 

全尺寸实验台的搭建和管件安装及连接参照规

范[10]进行，实验系统包括风机、软接头、风管、静压

箱(1m×1m×1m)、弯头、圆形散流器、法兰、阀门等
组成。风管材料为镀锌铁皮，风管之间采用法兰连接，

并加有垫片保证密封性。散流器与风管连接方式为插

接，如图 1 所示。本次实验主管段管径为 Ф250，支
管段管径为 Ф150，散流器规格为 150mm，弯头曲率
半径 R=D，连接长度 L=200mm。风机选择 11-62 型
多翼低噪声离心风机，最大流量 Q=5600m3/h并配备
风机调速器，风机出口处安装有静压箱及均流孔板。

设置模拟吊顶装置，配合圆形散流器出流。实验采用

Swema风速仪测试风速，采用 E0-200pa智能数字微
压计测试全压，实验通过调节风机调速器到达指定的

流量，进而达到实验工况风速，风机运行一段时间稳

定后进行速度和压力的测试。 
2.2  CFD 数值模拟研究 
常用的通风空调房间模拟的湍流模型有 RSM 模

型，SST模型，k-epsilon模型等，其中 k-epsilon模型
包括 Standard、Realizable 及 RNG 模型。Standard 
k-epsilon模型已广泛应用于圆形散流器、方形散流器
和旋流散流器等气流预测的模拟中[11-13]。针对以上湍

流模型，对湍流模型模拟结果与实验测点值进行对

比，如图 2所示，通过对散流器下方 25mm处不同位
置 7点进行风速测量，发现 Standard k-epsilon模型计
算结果与实验值最为接近，模拟结果较好，故此次湍

流计算模型选择 Standard k-epsilon模型。 

 

图 2  湍流模型验证 

实际房间尺寸为 4m×4m×1m，为方便计算，设置
对称结构如图 3，即模型的房间尺寸为 2m×4m×1m。
散流器内部叶片设置规范规定设置，通风管道与散流

器连接。全部采用结构化网格划分，考虑到管道边壁

及散流器处的影响，对管道进行边界层划分及散流器

处整体加密。合适的网格数目在不影响精确度的情况

下能够提高运算效率，降低对计算机性能的要求。因

此对不同网格数量的流型图进行对比，随着网格数量

的增加，流型逐渐接近圆形，边壁逐渐光滑，当网格

数量达到 154万时，流型接近圆形且不在变化，故本
次 CFD数值模拟采用 154万网格数目的划分方式。 

 

图 3  网格划分图 
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针对非充分发展的情况，再次通过全尺寸实验台

来验证数值模拟结果，如图 4所示。通过测量测点风
速实验数据可以发现，模拟数值与实验数值吻合较

好，验证了非充分发展条件下数值模拟结果的准确

性，相邻条件的存在确实对送风均匀性产生了影响。 

 

图 4  相邻条件下实验数据与模拟结果对比 

3  结果与讨论 
3.1  圆形散流器流型分析 
以圆形散流器规格为 150mm 为例，在无相邻条

件影响，将圆形散流器直接连接充分发展直管段（直

管段长度大于管道直径的六倍），分别设置送风风速

4m/s、5m/s、6m/s，通过模拟得到不同速度下圆形散
流器的流型均为圆形。因此，充分发展条件下改变散

流器的送风速度，仅影响散流器的扩散宽度，不影响

出流流型。而在相邻条件的影响下，圆形散流器前端

直接连接曲率半径 R=0.75D的弯头，分别设置送风风
速 4m/s、5m/s、6m/s，通过模拟发现散流器的送风均
匀性受到影响，流型为非圆形，向来流方向凸起，但

不同速度下流型仍然相同。因此，验证了相邻条件影

响下改变散流器的入口速度，仅影响扩散宽度不影响

流型，如图 5。 

 

图 5  风速对流型的影响 

当送风风速为 4m/s，充分发展条件下，分别模拟

散流器规格 150、200、250、300 下的出风流型，得
到流型均为圆形。因此，充分发展条件下改变散流器

规格，仅影响散流器的扩散宽度，不影响流型。而在

相邻条件的影响下，圆形散流器前端直接连接曲率半

径 R=0.75D的弯头，分别模拟散流器规格 150、200、
250、300下散流器出风流型，得到流型均为非圆形，
向来流方向凸起，但流型相同。因此，验证了相邻条

件影响下改变散流器规格，仅影响散流器的扩散宽度

不影响流型，如图 6。 

 

图 6  散流器规格对流型的影响 

在实际的工程中，散流器的主要通过弯头及连接

管与风管进行连接，为此，我们通过对弯头的不同曲

率半径(R)及连接管的长度(L)进行研究。通过模拟发
现，在同一风速及连接管长度下，流型与弯头的曲率

半径相关。随着曲率半径的增大，流型逐渐接近圆形，

逐渐接近充分发展时送风范围，如图 7。 

 

图 7  不同曲率半径(R)弯头的影响 

通过对连接管长度的研究发现，同一风速及曲率

半径下，流型与连接管的连接长度有关。连接管长度

越小，流型的偏差越明显，送风范围偏差较大。当连

接管长度大于 500mm 后，流型基本接近圆形，送风
范围与充分发展条件下的送风范围偏差不明显，如图
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8。 

 

图 8  不同连接管长度(L)的影响 

3.2圆形散流器相对偏差 
送风射流的特性包括流型包络面、射程、扩散宽

度等。在圆形散流器的送风射流特性下，工程上主要

考虑射程的影响，同时圆形散流器的流型为圆形，即

扩散宽度是射程的两倍。射程是指当送风最大中心速

度降到 0.5m/s时，该位置与送风口中心的水平距离。
前文所述，影响流型的因素为弯头的曲率半径及连接

管的长度，为表示出相邻条件存在时的散流器送风射

程与充分发展条件下送风射程差异程度，引入相对偏

差作为对比评价指标。相对偏差(σ)即为实际情况下射
程与充分发展情况下平均射程之差，再与充分发展平

均射程之比，公式如下： 
'

100%A A
A

σ ×
−

=                       （1） 

 

图 9  相对偏差值曲线拟合 

为方便计算出任意角度的实际射程与充分发展

理想情况下射程的相对偏差，对角度与相对偏差值进

行公式拟合，进而寻找相似的规律。以散流器规格

150mm，送风速度为 4m/s，弯头曲率半径 R=0.75D，
连接长度 L=0mm为例，使用 Origin软件对角度与相
对偏差值进行公式拟合，如图 9所示。拟合曲线的决

定系数 R2=0.998，说明具有较好的拟合优度，曲线公
式如下： 

2

2

2 2

2 2

( 141.72)2
98.09

( 180) ( 218.28)2 2
14.97 98.09

=6.20 21.51e

59.07e -21.51e
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−

− −
− −

−
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针对以上结论，对其他散流器规格、曲率半径的

弯头及连接长度的角度与相对偏差关系进行曲线拟

合，发现拟合曲线依旧为非线性的高斯函数，并且由

三个高斯函数叠加而成。即在不同曲率半径与连接长

度下，均满足非线性的高斯函数公式如下： 
22 2

31 2
22 2

31 2

( )( ) ( ) 22 2

0 1 2 3= e e + e WW WA A A
θ θθ θ θ θ

σ σ
−− −

−− −

+ +  （3） 

其中，σ为相对偏差，σ0、A1、A2、A3、θ1、θ2、

θ3、W1、W2、W3为系数，θ为角度。 
3.3  全压损失及送风靶向值 
散流器阻力过大，将会影响室内的气流组织，增

加能源的消耗。而现有的手册中，未考虑散流器与弯

头、风管等相邻条件影响，使用的阻力值为充分发展

情况下的数值，在实际工程中，不可能达到无相邻条

件的影响，会对设计中的水力平衡计算造成误差。 
通过对比不同工况下的全压损失以后发现，随着

曲率半径的增长及连接长度的增大，全压损失逐渐降

低，逐渐达到充分发展情况下阻力值。在较小的曲率

半径及连接长度下，阻力增加能达到充分发展情况阻

力值的 29.8%，即在实际工程的水力计算值会偏小，
导致送风送不到的情况发生。而随着曲率半径及连接

长度逐步增加，全压损失减小至接近充分发展情况下

阻力值。由此可见，合理使用弯头及连接长度有利于

避免散流器阻力增加巨大的情况发生。 
为将不同连接弯头的曲率半径(R)和不同支管连

接长度(L)，两种不同相邻条件的送风情况离散程度
进行横向比较，便于后期综合给出合适的散流器连接

方式，采用送风靶向值作为评价指标。送风靶向值即

各条件下不同点射程与充分发展情况的射程离差平

方的算术平均数的平方根[14]，计算公式如下： 

2
i

1

1 (x x)
N

iN
δ

=

= −∑                       （4） 

其中，δ 为送风靶向值， iX 为该点对应的射程，

X 为充分发展条件下该点的射程，N 为所有取点数。 
送风靶向值随曲率半径的增加逐渐减小，即随着

曲率半径的增加，送风射程逐渐接近充分发展射程，

离散程度逐渐减小，如图 10 所示。在不同的风速及
连接长度下，曲率半径大于 1.75D，送风靶向值小于



通风                                              第二十二届全国暖通空调制冷学术年会（2020）文集                        Ventilation 

 

|  建筑环境与能源  | 2020年第 10期 132 

0.07，此时具有较小的离散程度，相邻条件的影响较
小。随着连接长度的增加，送风靶向值逐渐减小，在

不同的风速及曲率半径下，连接长度大于 400mm，
送风靶向值小于 0.07，即此时具有较小的离散程度，
送风射程接近充分发展射程，相邻条件的影响较小。 
3.4  圆形散流器推荐连接方式 
在实际工程中，为减小相邻条件对圆形散流器的

送风特性及阻力特性影响，避免导致室内气流组织的

紊乱，及送风口阻力过大现象的产生，综合以上相对

偏差、全压损失、送风靶向值三个评价指标，给出圆

形散流器合适的连接方式推荐表，如表 1所示。推荐
的标准为：圆形散流器流型接近于圆形；送风靶向值

在 0.07以内；送风口阻力接近充分发展情况下阻力，
压力增大不超过 5%。 

 

图 10  送风靶向值对比图 

表 1  推荐的连接方式一览表 
   L 

R 
0 

mm 
100mm 200mm 300mm 400mm 500mm 600mm 

0.75D - - - - - - √ 
D - - - - - √ √ 

1.25D - - - - √ √ √ 
1.5D - - √ √ √ √ √ 
1.75D - - √ √ √ √ √ 

2D - √ √ √ √ √ √ 
2.5D - √ √ √ √ √ √ 

注：-代表不推荐，√代表推荐，送风速度范围为 4-6m/s。 
4  结论 

本文通过数值模拟与全尺寸实验的方法，研究了

相邻条件对圆形散流器的送风影响，获得的结论如

下：在相邻条件的影响下，圆形散流器送风的流型不

再为圆形，送风存在较大的不均匀性。弯头的曲率半

径与连接管的连接长度是主要影响因素，而风速及散

流器规格对散流器送风流型无影响。在实际工程中按

理想情况设计的送风口比非充分发展状态下的送风

口阻力值偏小，得到的水力计算值偏小，会导致空调

通风系统送风送不到的情况发生。弯头曲率半径较小

的情况下，圆形散流器阻力值增加能达到充分发展情

况阻力值的 29.8%，随着弯头曲率半径的增大，全压
损失逐渐降低，逐渐达到充分发展情况下全压损失；

连接管长度较小的情况下，圆形散流器的全压差较

大，随着连接管长度的增大，全压差逐渐减小，逐渐

接近充分发展条件下的全压差。通过送风靶向值的概

念评价送风口的送风效果，在不同的风速及连接长度

下，曲率半径大于 1.75D 或连接长度大于 400mm，
送风靶向值小于 0.07，表明此时具有较小的离散程
度，相邻条件产生影响的较小。结合相对偏差、全压

损失、送风靶向值三个评价指标，给出圆形散流器合

适连接方式的推荐表格。 
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西安市某住宅建筑冬季不同通风方式下 
室内空气品质实测研究 
隋学敏，刘会涛，田中杰，陈  浩，王  东 

（长安大学建工学院，西安  710061） 
［摘  要］对西安市某新建住宅冬季室内各种污染物进行连续监测，测试了门窗关闭自然渗透、开窗通风

及机械通风三种通风方式下的通风量，并对不同通风方式下的室内空气品质进行了评价与对比分析。研究结果

表明门窗关闭工况室内 CO2浓度严重超标，居民习惯开窗通风工况仅能短时间降低室内 CO2浓度，雾霾天气下

还使得室内 PM2.5浓度进一步升高，室内空气品质恶化。两种自然通风工况的室内空气品质均较差。带有过滤器

的机械通风系统可有效避免雾霾天气采用自然通风对室内 PM2.5浓度的影响，且也能有效控制室内 CO2浓度。

住宅机械通风气流组织的设计至关重要，应提高其重视度。 
［关键词］住宅建筑、自然通风、新风系统、空气品质 
 

1  引言 

近年来，随着建筑密闭性的提高，室内新风量严

重不足，再加上近年来大量的建材、装修装饰和家具

快速进入室内环境，使得住宅建筑室内环境中污染物

的浓度和种类大幅度增加，加剧了室内空气污染，导

致人类患上各种“病态建筑综合症”[1]。最新统计数

据表明全球大气污染造成的死亡人数估计为 880万，
而不是先前估计的 450万[2]。舒适、健康的室内环境

是目前人们极其需要且必须要高度重视的问题。 
通风换气是降低室内污染物浓度的有效方式。住

宅建筑中常用的通风方式包括自然通风和机械通风。

我国住宅建筑目前大多采用自然通风。自然通风具有

显著的节能优势[3]，但是某些雾霾污染严重的地区，

简单的开窗自然通风，不但不能有效的稀释室内的污

染物，还会引入大量的雾霾，使得室内环境污染程度

更加严重。因此，近年来带有过滤器的机械通风系统

成为一种热门的选择，通过过滤器过滤掉新风中的雾

霾，再通过机械通风系统把新风送入室内，可以在不

增加新的污染源的情况下，有效的降低室内污染物浓

度。 
采用机械通风，关键点之一是设计新风量需满足

要求。国内外住宅建筑设计新风量标准并不统一，比

利时住宅换气次数推荐为 1.3 h-1，荷兰为 1.2 h-1，日

本推荐值为 1.1 h-1，美国为 0.5 h-1[4]。英国大部分住

宅最小通风量定为 0.5 h-1，并建议英国独立式住宅的

最佳年平均换气量为 0.4 h-1,公寓为 0.7 h-1[5]。我国规

范《民用建筑供暖通风与空气调节设计规范》

（GB50736—2012）中根据人均居住面积大小划分不
同等级的住宅最小设计新风量标准，其中最大换气次

数为 0.7 h-1。但是随着室内和室外环境的进一步恶化，

机械通风系统新风量按我国现行标准设计的住宅建

筑的室内空气品质是否保持良好，系统应用效果如

何，有待进一步的研究。我国各地区室外污染状况差

异较大，需展开针对性的研究。本研究通过实测方法，

对不同通风方式下西安市住宅建筑冬季室内空气品

质进行研究，对比分析了不同通风方式下的通风量大

小，并对不同通风方式下的室内空气品质进行了评价

对比，分析不同通风方式下室内空气品质是否满足要

求，对西安市住宅建筑冬季适宜的通风方式提出建

议。 
2  测试对象及测试方法 
2.1  测试对象 
本次测试对象为西安某新建住宅，该住宅位于第

23层，室内建筑面积为 108.8m2，装修年限为 8个月。
测试地点位于其主卧，其建筑面积为 16.8m2，层高为

2.7m。主卧南墙上有一扇 3m2的飘窗，窗户上有一扇

0.84m2的拉窗；其余为封闭式玻璃。测试建筑设有户

式新风系统，新风系统配置过滤器及全热交换器。新

风系统原理图如图 2所示。每个房间中仅设有一个新
风送风口，排风则通过门下面的门缝进行排风。排风

口仅布置在客厅，所有房间的排风经门缝流入客厅，

然后从客厅中的排风口流出建筑。新风系统设有两档

风量调节。测试房顶北墙上部设有一直径为 10cm的
圆形新风送风口。测试房间中门、窗、送风口及测点
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位置如图 1所示。 

 

图 1 测试房间几何布局（a、房间立体图，A 点为新风送风口；b、房间俯视图；c、窗户视图） 

 

图 2  新风系统原理图 

2.2  测量仪器及仪器的布置 
本次测试的主要污染物有 CO2、PM2.5、甲醛、

VOCs、CO、O3。测试仪器采用 LSI室内空气品质测
试系统、TSI 粉尘仪及 PPM 甲醛测试仪。据

《GB50325-2010 民用建筑工程室内环境污染控制规
范》可知房间使用面积小于 50m2时，检测点数为 1，
且检测点应距内墙面不小于 0.5m，距地面高度
0.8-1.5m。因此本实验取一个检测点，位于主卧的几

何中心，距地面高度为 1m，测点布置图如图 1所示。 
2.3  测试工况 
本次测试从 2020 年 1 月 14 号开始，1月 18 号

结束，测量时间从每天上午 9：00 到 18：00，测试
过程中保持室内人数为 2人。测试分为四个工况，如
表 1所示，包括门窗关闭自然渗透工况、开窗自然通
风工况、机械通风低风量工况、机械通风高风量工况。

工况一测量过程中机械通风系统关闭，且房门和窗户

一直关闭。工况二测量过程中机械通风系统关闭，房

门保持关闭，有开窗行为。根据西安市住宅居民冬季

开窗习惯，每天开两次窗，开窗尺度中等，开窗时间

如表 1所示。工况三和工况四为机械通风模式，期间
房门和窗户保持关闭。其中工况三为新风系统低风量

运行模式，工况四为新风系统高风量运行模式。 

表 1  测试工况介绍 
工况 通风模式 工况介绍 测试时间 

工况一 自然渗透工况 
机械通风系统关闭、 
房门和窗户一直关闭。 

9:00-18:00 

工况二 自然通风工况 
机械通风系统关闭、 

房门一直关闭，有开窗行为。 
9:00-18:00；两次开窗时间： 

10:00-10:30、15:00-15:30 

工况三 机械通风低风量工况 
机械通风系统开启、 
房门和窗户一直关闭。 

9:00-18:00 

工况四 机械通风高风量工况 
机械通风系统开启、 
房门和窗户一直关闭。 

9:00-18:00 

3  测试结果分析 
3.1  不同通风工下的通风量 
本研究采用示踪气体法测试自然通风工况室内

新风量，以 CO2作为示踪气体。目前基于示踪气体法

测试新风量常用的计算方法有非线性回归法、差分

法、国标法和稳态计算法。采用不同计算方法得到的

结果差别较大。非线性回归法考虑了人体释放 CO2

的影响,而且对 CO2 浓度数据采用最小二乘法进行非

线性拟合，计算的新风量最接近真实值[6]。因此本文

采用非线性回归法计算自然通风工况室内新风量。机

械通风工况室内新风量通过风量罩（TSI5725）直接
测量。不同通风工况室内换气次数如表 2所示。测得
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机械通风工况下卧室与室外及卧室与客厅的压差均

为 10Pa。 
表 2  不同通风工况下的换气次数 

工况二 
通风方式 工况一 

不开窗 开窗 
工况三 工况四

换气次数/h-1 0.2±0.05 0.2±0.05 1.2±0.4 2.15 2.84 

该房间人均居住面积为 8.4 m2，根据《民用建筑

供暖通风与空气调节设计规范》（GB50736—2012）
规定，人均居住面积小于 10 m2时，换气次数不应小

于 0.7 h-1。对比表 2数据与规范限值，密闭工况室内
新风明显不能满足人员新风需求。开窗自然通风工况

中开窗时段换气次数最大能够达到 1.6 h-1，大约为规

范值的两倍，而不开窗时换气次数仅为 0.2 h-1左右，

明显低于最小新风量设计要求。工况三与工况四机械

通风工况通风量远远超过最小新风量设计要求。 
3.2  不同通风方式下的室内空气品质分析 
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图 3  不同通风方式工况室内外 CO2 浓度变化规律 

图3给出了不同通风方工况室内外CO2浓度变化

规律。由图 3可见，测试过程中，不同工况室外 CO2

浓度基本稳定在 550±50ppm。而不同工况室内 CO2

浓度量值及变化规律均差异较大。工况一 CO2初始浓

度为 680ppm，仅 40分钟该工况CO2浓度达到了限值，

3h 后 CO2浓度上升到 2600ppm，之后 CO2浓度稳定

在 2500-2700ppm之间，从 14：30开始又出现上升的
趋势，直到 16:30之后浓度稳定在 3300ppm左右。工
况二在 10:00 时 CO2浓度达到 1600ppm，10:00-10：
30开窗期间浓度逐渐降低，30分钟后降低到 900ppm,
在限值范围以内。而关窗后CO2浓度又持续升高，2.5h
后稳定在 2350-2500ppm 之间，在 15:30 第二次开窗
时达到 2750ppm，15:30-16:00 开窗期间 CO2浓度下

降到 1250ppm，关窗后 CO2浓度又继续升高，测试结

束时达到 2200ppm，可见两次开窗 CO2 浓度下降趋

势大致相同，但第二次浓度基数大，下降程度更大，

但 30分钟的开窗时间依然没有将 CO2浓度降低到限

值以内。可见，按照目前居民的冬季开窗习惯，难以

维持室内良好的空气平直。工况三室内 CO2浓度明显

低于工况一和工况二，CO2浓度上升趋势较为缓慢，

大约在机械新风系统运行 4h 后，室内 CO2浓度保持

稳定在 1800-2000ppm。工况四又优于工况三，仅 2h
后，室内 CO2浓度稳定在 1400-1600ppm。 
综上所述，可见密闭工况室内 CO2 浓度严重超

标，最高到达 3400ppm。工况二中不开窗的时间段室
内 CO2浓度依然很高，但是开窗期可以有效的降低室

内 CO2浓度，因为开窗时换气次数较大。与工况一和

工况二相比，工况三和工况四的室内 CO2浓度得到了

有效的降低。从图 3中可以看出这两种工况前期室内
CO2浓度变化趋势相似，不过两种工况室内 CO2浓度
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达到稳定时，工况四浓度值明显低于工况三。但测试

结果显示，即使是换气次数高达 2.84h-1 的工况四，
也不能将室内 CO2浓度控制在限值以内。 
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图 4  不同通风方式工况室内外 PM2.5 浓度变化规律 

图 4给出了不同通风工况室内外 PM2.5浓度变化

规律。工况一测试期间室外空气品质相对良好，上午

室外 PM2.5浓度在 0.062mg/m3左右，低于限值，下午

室外 PM2.5浓度逐渐升高，下午 13：00之后室外 PM2.5

轻度超标，17:00达到峰值 0.11mg/m3。工况二、工况

三、工况四测试期间室外 PM2.5浓度均高于 0.2mg/m3，

属于严重超标。 
工况一室内 PM2.5的初始浓度为 0.082mg/m3，测

试开始后室内 PM2.5浓度缓缓下降，30min 后开始低
于标准限值，3.5h后稳定在 0.050-0.060mg/m3。对比

室内外 PM2.5浓度变化，门窗关闭时，虽然室外 PM2.5

浓度有所上升，但是室内 PM2.5浓度变化不明显。工

况二两次开窗造成室内 PM2.5浓度急剧上升，第一次

开窗期间（10:00-10:30）室内 PM2.5浓度由 0.12mg/m3

上升到 0.16mg/m3，上升了 0.04mg/m3，第二次开窗

期间（15:30-16:00）室内 PM2.5浓度从 0.143mg/m3上

升到 0.200mg/m3，上升了 0.057mg/m3。工况三和工

况四室内 PM2.5浓度低于工况一和工况二，工况四室

内 PM2.5浓度下降得更快，在机械通风系统开启 2.5h
后，下降趋势开始平缓，工况三在开启 4h 后，下降
趋势开始平缓，两者最后都稳定在 0.015mg/m3。 
不同工况下室内 PM2.5初始浓度均高于标准限值

（0.075mg/m3），这主要由于西安市冬季室外 PM2.5

浓度过高，造成室内 PM2.5超标。测试过程中，工况

三和工况四的室内 PM2.5浓度可控制到远低于标准限

值，因为过滤器过滤掉了新风中的 PM2.5,所以工况三
和工况四中室内 PM2.5浓度较低。工况一和工况二室

内 PM2.5浓度受室外 PM2.5浓度影响较大，相较于工

况二，工况一中不开窗可以有效减少室内 PM2.5污染。 
图 5-8分别给出了不同通风工况下的室内甲醛、

VOCs、CO及 O3的变化规律。室内甲醛浓度值较小，

均远低于限值，其中工况一和工况二维持在 0.04ppm
左右，工况三和工况四维持在 0.02ppm 左右。室内
VOC 浓度值不同工况同样都低于限值，工况一维持
在 0.06ppm左右；工况二中开窗期间 VOC浓度有所
下降；工况三和工况四中机械通风系统运行后，VOC
浓度有所下降，最后稳定在 0.01ppm。不同工况的 CO
浓度均低于浓度限值，不同工况下CO浓度基本稳定，
但密闭工况比自然通风和机械通风下的室内CO浓度
要低，推测是由于室外大气受交通尾气排放影响，新

风中 CO浓度高于室内引起的。测试期间不同工况室
内 O3 浓度均低于限值，各工况室内 O3 浓度维持在

0.02-0.03ppm之间。 
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图 5  不同通风工况室内甲醛浓度变化规律         图 6 不同通风工况室内 VOCs 浓度变化规律 
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图 7  不同通风工况室内 CO 浓度变化规律           图 8   不同通风工况室内 O3浓度变化规律 

4  室内气流组织模拟结果与分析 

第 3节测试结果表明机械通风模式时，尽管高风量
工况换气次数已达到 2.84h-1，但是室内 CO2浓度仍然

超标。而工况二开窗期间换气次数为 1.6 h-1时，即可有

效降低室内 CO2浓度。采用通风控制室内空气品质其效

果除与通风量有关外，还受室内气流组织影响。为分析

原因，采用Airpak 3.0软件对测试房间机械通风模式下
气流组织模拟，分析房间内新风流动轨迹，以空气龄作

为评价指标对室内空气品质进行相关分析。 
由图 9 的新风流动迹线图和图 10 的速度矢量图

（Z=1.1m）可以看出，新风系统运行时卧室的室内空
气流动情况。图 9为新鲜空气经新风送风口送入室内
的流动轨迹，可见一部分新风直接经门缝流出到室

外，并没有与室内空气充分混合。图 10 显示室内人
员所在的平面（Z=1.1m）风速大约为 0.2m/s，且存在
多处旋涡，不仅存在于人的附近，房间角落也有多处

旋涡。图 11和图 12的室内空气龄分布表明同一高度
空气龄水平分布差异较大，z=0m和 z=1.1m平面均为

靠近门口处的空气龄最小，只有 688s，即 11.5min；
床和人员所在处的空气龄最大，为 921s，即 15.4min；
且从两张图对比发现，贴近地面处（Z=0m）与人员
所在平面（Z=1.1m）相比，门口处空气龄值小的区域
更大，而在平面（Z=1.1m）上房间内部人员活动处存
在大面积空气龄值较大的区域，可见人员活动处空气

并不清新，且室内新鲜空气流失严重。 
总结来看，该房间空气龄整体偏大，且分布极其

不均匀，说明该房间空气品质较差。该房间存在明显

的气流短路现象，一部分新风直接流出房间，未起到

稀释室内污染物的作用，不利于改善室内空气品质。 
5  结论 

（1）基于对一新建典型住宅现场实测发现，不
同通风方式下室内新风量差异很大，自然渗透工况下

的换气次数为 0.2h-1左右、按居民冬季开窗习惯自然
通风工况下的换气次数为 1.2±0.4h-1。测试住宅机械

通风系统实际运行下低风量及高风量工况的换气次

数分别为 2.15h-1、2.84h-1。 
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图 9  新风流动迹线图                           图 10  速度矢量图（Z=1.1） 

   
图 11  空气龄分布图（Z=0m）                   图 12  空气龄分布图（Z=1.1m） 

（2）测试住宅密闭工况室内 CO2浓度严重超标，

按居民开窗习惯短时间开窗通风可在开窗时间有效

降低室内 CO2浓度，但非开窗时间室内 CO2浓度依

然超标严重，且雾霾天气开窗通风使得室内 PM2.5浓

度进一步升高，室内空气品质进一步恶化。采用带过

滤装置的机械通风系统在雾霾天气可将室内 PM2.5浓

度控制到远低于限制范围内，效果良好，且相对于密

闭工况和短时间开窗通风工况也能显著降低室内

CO2浓度。 
（3）测试住宅机械通风系统在通风量高达最小

新风量的 4倍时，依然不能将 CO2浓度控制到限值以

内。数值模拟发现室内气流组织存在明显短路现象，

新风没有得到有效利用。 
（4）测试住宅装修年限 8 个月，测试发现室内

甲醛、VOCs浓度均远低于限值，不同通风方式的影
响不大。对于有一定装修年限的建筑，可主要考虑控

制室内 CO2浓度及 PM2.5浓度。 
（5）在非雾霾天气，可通过开窗改善室内空气

品质，但从实测结果显示，一天开两次窗，室内 CO2

浓度仍然稍高，建议一天内至少开窗 3次，每次开窗
时长不低于 30 分钟；雾霾天气要减少开窗次数和开
窗时长，设有机械新风系统的住宅建筑应尽量采用新

风系统，避免开窗。住宅建筑机械通风系统的设计应

提高气流组织设计的重视度，以充分发挥机械通风的

功能性，提高系统运行效率。 
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小微空间贴附通风模式气流组织特性研究 
尹海国，李艳艳，张  达，韩月坤，李安桂 

（西安建筑科技大学建筑设备科学与工程学院，西安  710055） 
［摘  要］随着小微空间的不断发展，其室内气流组织设计成为了不可忽视的问题。本文针对几何尺寸受

限的小微空间，提出了单侧竖壁贴附和组合式双贴附两种贴附式送风模式，采用 CFD数值模拟的方法对“睡眠
类”和“岗亭类”小微空间在两种送风模式下的室内气流分布做了模拟研究，通过实验验证了模拟结果的准确

性。从不同类型小微空间各自的通风环境需求角度出发，采用不同评价指标对两种贴附送风模式的性能进行评

价，结果表明两种模式都能在“睡眠类”小微空间内营造舒适的睡眠环境，导流板改进的组合式双贴附送风模

式更有利于在“岗亭类”空间工作窗孔处形成良好的覆盖气幕，最优的导流板设置角度为 60°。 
［关键词］通风；小微空间；贴附送风；气流组织；热舒适；气流外泄率 
 

0  引言 

随着城市化进程的不断推进，衍生出了一种新的

建筑形式——小微空间，例如胶囊旅馆、睡眠盒子，

或收费亭、门卫室、报刊亭等。根据具体的用途可将

其分为两大类：以胶囊旅馆为代表的“睡眠类”小微

空间和以城市岗亭为代表的“岗亭类”作业型小微空

间。相比于尺寸为 4m×3m×2.6m的典型卧室[1]和尺

寸为 3.9m×2.9m×2.6m 的典型办公室[2]，小微空间

（2m×1.4m×2.4m）存在几何空间受限的特征，在
这样的受限空间内营造一个舒适健康的内环境是比

较困难的，原因有以下三点：第一、弱围护结构特性

使得室内环境受室外冷热流的影响严重，用来消除室

内热湿负荷和排除污染空气的送风量需求是较大的，

但是空间尺寸狭小，造成送风射流不能充分发展；第

二、送风口的位置受到限制，人员和送风口的距离较

近，容易产生吹风感；第三、室外污染空气易通过非

常闭工作孔口侵入室内。 
“睡眠类”小微空间以“胶囊旅馆”为代表，

起源于日本[3]，2011 年中国第一家胶囊酒店现身于
上海火车站，之后在北京、西安等多个城市相继引

入。这类空间中室内风环境存在的问题也逐步突显，

自然通风情况下传统式和蜂窝式胶囊旅馆全年分别

仅有 19.6%和 20.8%的时间能够满足人员的舒适性
要求[4]；机械通风所采用的排气扇抽风和分体式空调

送风[5]则存在送风动量不能及时耗散、气流直吹人

体，人员吹风感严重的问题，很难保证内部睡眠人

员的热舒适。李安桂等人提出了适用于胶囊旅馆的

顶部水平贴附式通风方法[6]，并采用数值模拟技术对

其可行性进行了研究，初步证明了贴附式通风模式

在提升睡眠小微空间内人员舒适度和空气新鲜度方

面的有效性。 
“岗亭类”小微空间多处于周期性变化的室外环

境中，易受太阳辐射、室外温度、空气污染物等外扰

的影响，目前国内外岗亭多采用开窗等自然通风方式
[7]，室外空气中的一氧化碳 CO、挥发性有机物 VOCs、
氮氧化物 NOx 以及颗粒污染物 PM 等易通过岗亭的
非常闭工作孔口侵入室内，造成室内人员的尘肺病、

热射病等病态建筑综合征[8,9]。基于该问题，Rossano
等人提出了面部通风罩和均匀流通风方式[10]，但前者

容易对人员产生局部吹风感，后者则会造成巨大的能

源消耗；国内学者也相继提出了“新风+空调器”的
双系统个性化通风方式[11]和增加了工作窗口的风幕

保护系统的多系统个性化环境控制方法[12]，研究表明

工作窗风幕可以有效的阻隔室外污染空气的侵入，但

是双系统和多系统个性化通风方式的形式复杂、运行

维护难度大。 
综上所述，小微空间中现有的通风方式并不能

满足其目标环境营造的需求，贴附通风模式能够拓

展送风在建筑空间内的作用范围，并有效减少直接

送风对作用空间内人员带来的“吹风感”[13]。同时

贴附通风模式产生的气幕可以有效隔绝室外冷热流

及污染物。小微空间中无障碍物遮挡的顶板、侧壁

等平壁面恰巧为贴附通风的实现提供了建筑结构上

的支持。本文基于小微空间内环境营造的需求特点，

提出了两类贴附通风模式，并采用数值模拟的方式

对其在营造两类小微型空间内环境方面的性能进行

研究分析。 
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1  两种贴附送风模式 

基于“睡眠类”小微空间中送风动量不能及时耗

散、送风口距离人员太近造成吹风感严重以及“岗亭

类”小微空间需阻隔污染物通过工作窗侵入的问题，

本文提出了单侧竖壁贴附和组合式双贴附两种不同

的贴附通风模式，几何模型和气流示意如图 1所示。 

 

图 1  小微空间贴附式送风模式模型及气流示意图 

2  研究方法 

为了验证上述送风模式的有效性，本文采用数值

模拟的方式对两种送风模式下小微空间内的气流分

布进行了研究，建立尺寸为 2.0m×1.4m×2.4m的典型
小微空间物理模型。图 2（a）为“睡眠类”小微空间
的 几 何 模 型 ， 其 内 部 设 置 有 一 张 单 人 床

（0.8m×2.0m×0.35m）和一个躺姿人员，为了分析人
员周围的气流分布以及睡眠人员热舒适，本文定义以

床面为底面高为 0.6m的长方体为睡眠区域。图 2（b）
是“岗亭类”小微空间的几何模型，在侧墙上开设外

窗，中间尺寸为 0.6m×0.3m的区域设置为可开启工作
窗。模型中的送风口为条缝型风口，尺寸皆为

0.9m×0.05m，回风口设置在空间顶部的右上角处，尺
寸为 0.2m×0.2m。 

 

（a）睡眠类                     （b）岗亭类 

图 2  典型小微空间物理模型图 

利用 FLUENT 19.0 模拟软件，计算不同类型的
小微空间在两种送风模式下的室内气流分布，选用了

k-ε 湍流模型，近壁面处用标准壁面函数处理，采用
有限体积法对计算模型进行离散化，SIMPLE算法用
以求解离散方程，考虑壁面辐射的影响，辐射模型选

择 surface-to-surface (S2S)。采用 ANSYS ICEM软件
对模型进行网格划分，“睡眠类”空间采用混合网格，

睡眠区域用非结构网格以提高网格质量，其他区域用

结构化网格以降低网格数量；“岗亭类”小空间在本

文的研究中暂未考虑室内障碍物，故采用结构化网

格。 
建立了与数值模拟尺寸和布局一致的验证实验

模型，得到 Reliable k-epsilon湍流模型下不同测点位
置的温度和速度值最接近实验值，两者速度最大偏差

为 0.062m/s，温度最大偏差为 0.214℃，且预测和测
量的温度与速度都有相似的变化趋势，因此本文数值

模拟研究最终选用 Reliable k-epsilon湍流模型。 
模拟使用的边界条件总结如表 1所示。文献[14,15]

研究表明，睡眠环境内送风量为 50L/s-110L/s、送风
温度为 20-24℃为可接受水平，本文在此基础上考虑
到小微空间的弱围护结构特性，采用的送风量为

60L/s-120L/s。表 2 为本文设计的模拟工况表，共设
有两组工况。 

表 1  模拟边界条件表 2 工况汇总表 
名称 类型 

送风口 速度入口；背景 CO2浓度为 400ppm； 

口部 质量入口，流量为 0.17l/min 

回风口 自由出流 

模拟人 定壁面温度为 34.5℃ 

外墙与屋顶 定壁面温度为 28℃ 

地面、桌面 绝热壁面 
 

送风量（L/s） 
组别 工况 送风温度（℃） 

竖壁贴附 双贴附 

1.1 22 60 60 
1.2 22 90 90 1 
1.3 22 120 120 
2.1 20 90 90 
2.2 22 90 90 2 
2.3 24 90 90 

针对两类小微空间各自的需求特性采用了相应

的指标进行评价分析。“睡眠类”采用舒适性指标—
吹风感（Draught rate，DR）和面部速度舒适比
（Facial-area speed ratio，FSR）；“岗亭类”采用贴附
气幕的阻隔作用指标—工作孔口的风量外泄率 Qε ，

Qε 越小则说明贴附效果越好，在孔口处形成的气幕
越稳定，更有利于阻隔污染物。 
3  结果与讨论 
3.1  “睡眠类”小微空间 
在睡眠区域内人体的敏感部位选择了 11 个典型

点，具体分布见图 3。 
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图 3  人员区域典型点分布 

（1）温度与速度分布 
图 4 是送风温度为 22℃，两种贴附送风模式在

不同送风量下人员区域的温度及速度分布图。由图

4(a)~4(c)可知，单侧竖壁贴附送风模式下睡眠区域的
平均温度维持在 26.25±0.05℃内，基本不随送风量的
增加而变化；双贴附送风模式下，随着送风量的增加，

睡眠区域内的平均温度从 26.35℃下降到了 25.8℃，
这是由于此种模式下一部分新鲜冷空气能直接送至

人体区域，其排热效率是更高的。单侧竖壁贴附送风

模式下人员区域不同部位的温度分布很不均匀，在

60L/s 的低送风量下，人员两个臂膀处的温差达到了
2.8℃，易让睡眠人员产生冷热不均的不舒适感，这
种情况随着送风量的增大而有所改善。双贴附送风模

式下人员区域从头部到脚部，温度呈现出一致上升趋

势，符合人体头凉脚热的热舒适要求，而单侧竖壁贴

附则恰恰相反。总的来说双贴附送风模式下人员区域

的温度分布性能更好。 
对于盖有被褥的睡眠状态的人员，文献[16]指出

睡眠时的风速不应大于 0.2m/s，由图 4(d)~4(f)可知，
单侧竖壁贴附三种工况下人员区域的平均风速均小

于 0.2m/s，睡眠区域各部位的风速分布也较为均匀，
除了工况 1.3下右臂处风速略大（0.26m/s）以外，其
余情况下各点的风速都满足睡眠环境要求。这是由于

在此种送风模式下人员睡眠区域处于气流扩散形成

的空气湖内，气流分布更加均匀稳定。组合双贴附送

风模式由于上送风风口的存在，人员区域速度分布只

有在小风量（60L/s）时满足要求。 
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（a）工况 1.1 温度                 （b）工况 1.2 温度               （c）工况 1.3 温度 
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（d）工况 1.1 速度             （e）工况 1.2 速度             （f）工况 1.3 速度 

图 4  两种贴附送风模式不同工况下人员区域温度及速度分布 

（2）热舒适分析 
图 5是两种贴附模式下人员区域平均DR在不同

送风量与送风温度下的分布图，单侧竖壁贴附送风模

式下人员区域 DR的平均值在 2.5%~5.2%之间，典型
点处 DR的最大值为 9.1%，满足 ISO7730中规定的 A

类不超过 10%的要求。组合双贴附模式下人员区域的
平均 DR在 4.7%~9.3%之间，但是局部区域的 DR值
(12.7%)超过了 10%，满足 B类不超过 20%的规定。
证明了贴附送风模式在改善“睡眠类”受限小空间吹

风感方面具有不错的性能。由图亦知人体区域平均
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DR 值随着送风量的增大而增大，随着送风温度的升
高而降低，即适当的降低送风量或者提高送风温度可

在一定程度上降低吹风感。 
将头部速度分为：＜0.08m/s，0.08~0.2m/s，＞

0.2m/s三个范围，面部速度舒适比 FSR定义为面部风
速在 0.08~0.2m/s之间的比例[17]。图 6为两种送风模
式下 FSR 比例随送风量和送风温度的变化情况。从
图 6（a）中可知：竖壁贴附送风在较小送风量工况下，
面部气流速度＜0.08m/s 的比例较高，这不利于排除
人员面部污染物。随着风量的增加，这种情况有所改

善，在送风量为 120L/s时 FSR比例达到了最大值，
为 77.5%；而组合式双贴附送风模式则在最小送风量
（60L/s）下达到了最大的舒适 FSR（79.5%）比例。
在满足热舒适和排除面部污染物的前提下，送风量越

低，能耗也将越低，故双贴附送风模式能在低能耗的

情况下达到面部舒适度与排除污染物之间的平衡。由

图 6（b）可知，送风温度对 FSR 的影响是较小的。
竖壁贴附送风模式的 FSR 几乎不随送风温度改变，
但在双贴附模式下随着送风温度的升高，FSR略有升
高。 
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（a）不同送风量下睡眠区域平均 DR（TS=22℃） 
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（b）不同送风温度下睡眠区域平均 DR（QS=90L/s） 

图 5  两种贴附送风模式睡眠区域平均 DR 随送风量和送

风温度的变化 
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（a）不同送风量下的 FSR 比例（TS=22℃） 
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（b）不同送风温度下的 FSR 比例（QS=90L/s） 

图 6  两种贴附送风模式面部速度舒适比（FSR）随送风量

和送风温度的变化 

3.2  “岗亭类”小微空间 
“岗亭类”小微空间通风的研究主要集中在贴附

模式形成气幕的阻隔作用上，暂时未考虑室内障碍物

的影响。两种送风模式下室内气流的分布特性分析如

下： 
（1）贴附气幕分析 

 

（a）单侧竖壁贴附 （b）组合式双贴附 （c）双贴附加导

流板 

图 7  “岗亭类”小微空间 x=1.0m 截面的速度云图 

图 7（a）和（b）分别是两种贴附送风模式下可
开工作窗中心截面处气流分布的速度云图。由图可知

下送风风口送出的气流贴附于窗上方的墙壁向下流

动，在窗户处形成了空气幕，但是在开启的窗孔处存

在严重的气流外泄，这种现象破坏了空气幕覆盖窗孔

后继续向室内的流动，使得流向室内的气流减少（尤
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其是单侧竖壁贴附送风模式），造成了能量的浪费。

图 7（c）是设置导流板后的组合式双贴附送风模式的
气流分布云图。由图可知，经过导流板的引流作用，

在窗孔处形成了完整的贴附空气幕，气幕覆盖过窗孔

后又能重新与墙壁形成贴附流向室内。由此可见导流

板装置有效率的改善了贴附送风模式在营造带有开

孔的“岗亭类”小微空间室内环境方面的性能。 
（2）温度与速度分布 
图 8 是不同送风模式下沿房间高度气流的速度

与温度分布。由图 8（a）可知，双贴附以及加导流板
改进的双贴附模式下室内空气速度分布更加均匀，平

均风速小于 0.2m/s。单侧竖壁贴附送风模式下，地面
0.1m高度处的风速较大，达到了 0.3m/s，这会造成工
作人员脚踝处吹风感的不舒适。针对坐姿的工作人

员，其头部的风速都可满足舒适性要求。图 8（b）
显示了室内的温度分布情况，三种送风模式下头脚垂

直温差都是小于 1℃的，满足热舒适性要求。三种模
式下工作区平均空气温度分别为 24.5℃，24.9℃和
25.3℃，这表明在岗亭建筑中送入相同能量，加导流
板改进后的双贴附送风模式既能在窗口处形成空气

幕隔绝污染物的侵入，又能降低气流外泄量，使更多

冷量用以营造室内环境。 
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（a）室内速度分布                   （b）室内温度分布 

图 8 不同送风模式沿房间不同高度处室内气流的速度与温度分布（Ts=22℃，Qs=90L/s） 

（3）导流板角度分析 
导流板角度也会影响空气幕的完整性与气流通

过窗孔的外泄量。图 9显示了不同送风量下工作孔口
的风量外泄率 Qε 随导流板角度的变化情况，由图知
随着导流板角度的增加， Qε 降低，即窗孔处的送风
气流外泄量减少，覆盖窗孔的气幕完整性更好，能量

利用效率也更高。但是并不是角度越大越好，其存在

着一个转折点，在导流板的安装角度为 60°时 Qε 达到
了最小值（0.22），越过转折点之后， Qε 随着安置角
度的增加反而开始增大了。综上所述，最优导流板安

装角度（60°）下，贴附空气幕气流通过窗孔的外泄
量可降低 42%。 
4  结论 

（1）提出的单侧竖壁贴附和组合式双贴附送风
模式都能用于几何尺寸受限的小微空间室内环境的

营造。 
（2）以舒适性要求为主的“睡眠类”小微空间

内，单侧竖壁贴附模式下人员区域的速度分布更均匀

且基本都能满足＜0.2m/s的要求，在较大的送风量下
能获得更均匀的温度分布；组合式双贴附模式则恰好

相反，在送风量为 60L/s时，能获得最优的室内温度
与速度分布。 
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图 11  不同送风量下工作孔口的风量外泄率 Qε 随导流板

角度变化 

（3）两种送风模式都能改善受限睡眠小空间内
人员吹风感，双贴附模式下人员睡眠区域 DR 小于
20%，竖壁贴附模式下 DR可小于 10%。FSR受送风
速度影响，双贴附模式能在小送风量下（60L/s）达
到最大的 FSR 比例（79.5%），与之不同，竖壁贴附
则需要送风量为 120L/s。 
（4）导流板可以有效减少“岗亭类”小微空间
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内送风气流的外泄量，保证覆盖窗口的气幕的完整性

以及节约能量。导流板的设置角度也对气幕气流外泄

量有重要影响，角度设置为 60°时，外泄率 Qε 最低，
通过窗孔的外泄气流量可降低 42%。 
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热舒适方程中病人的能量代谢预测与效度评价 
谢昀书，张华玲，余  健 

（重庆大学土木工程学院，重庆市  400045） 
［摘  要］新陈代谢率是热舒适方程中最重要的影响因素之一。在热舒适研究中往往无法采用测量手段获

得准确的病人的能量代谢值，用能量预测公式能得到较为准确的值。本文通过文献调研，对 8 个常用的病人能
量代谢预测公式进行效度评价，优选出 Penn State2003 公式、Penn State1998 公式和 Ireton-Jones1992 公式。
Ireton-Jones1992公式形式简单且综合效度值高，是最适用于热舒适方程中病人能量代谢的预测公式。 

［关键词］病人能量代谢，热舒适，预测方程 
 
 

0  引言 
基于热平衡理论，Fanger错误！未找到引用源。

在上世纪六十年代进行大量实验，得出了热舒适方

程。该方程有六个主要的影响因素：空气温度、平均

辐射温度、相对湿度、空气流速、服装热阻和新陈代

谢率。其中，新陈代谢率的影响最大[2]。Arens 等[3]

发现在估计代谢率时，保持服装热阻为 1clo将代谢率
从 0.9met改为 1.5met可导致热中性温度（PMV等于
0时的温度）变化超过 3.2K或导致 PMV存在 1.5个
单位的差异 1.5。因此，在 PMV计算中采用最准确的
代谢率能减小与实际情况的误差。 
现在的通行标准 ISO7730和 ASHRAE55中都给

出了各类活动水平下用于估计代谢率的列表值，但这

些数据针对健康成年人，不适用于病人这个特殊人群
[4]。在大多数医院的热舒适研究中，研究者通常采用

健康人的新陈代谢率来代替病人的新陈代谢率。然

而，有研究发现手术、多发性创伤、感染、器官衰竭、

机械呼吸等疾病引起的应激反应常使机体代谢率大

幅变化，并且随着病理和病程的不同，新陈代谢率表

现为不同程度的升高或降低。 
吴国豪等[5]的研究发现，严重创伤、感染的病人，

平均 REE（静息能量消耗，占人体总能量代谢的
60%～65%，因病人活动水平降低此值可高达 85%～
95%[34],一般要求机体禁食 2h以上，在热中性环境中
平躺 30min后测量，医学上常用于表示病人新陈代谢
数值）较正常人升高 28.8%。南京军区南京总医院朱
文强[6]等通过检测胰腺癌病人的 REE，评估病人代谢
变化的情况。结果试验组病人的 REE 非常显著高于
地对照组。在病人热舒适方程计算中，应采用准确的

病人能量代谢值。 

测量病人能量代谢的方法有直接测热法、间接测

热法、双标水法等。间接测热法是一种精确估计人体

能量消耗的方法，被认为是确定人体能量消耗的金标

准[7]。测量能获得准确的代谢值，但是测量对仪器设

备、测量人员、病人配合度等要求很高。在热舒适研

究中，常常不能满足这些条件。而能量代谢预测公式

只需要简单易得的参数就能得出较准确的值。因此，

用能量代谢预测公式是最好的办法。国内外对病人能

量代谢的研究很多，不同的学者提出了不同的预测公

式。本文经文献调研后筛选出 7个常用的病人能量代
谢预测公式并进行效度评价。 
1  病人能量代谢预测公式 
本文分析整理了大量病人能量预测方程的文献

分析整理，选出 7 个常用的病人能量代谢预测方程
（见表 1）采用统计学方法进行效度评价。验证方程
有效性文献入选标准预测方程和验证结果，验证结果

至少包括公式的准确性和偏差。 
不同研究者对方程准确率和偏差程度的定义不

同，为将各预测公式可用性量化，本文统一定义准确

率和偏差。 
准确率=误差小于 10%的样本数/总样本数，其中

误差=｜预测值-实测值｜/实测值*100%。 
偏差分为两类：1)计算每一组静息能量代谢预

测值与实测值的差值，再求差值的 95%置信区间，
如果该置信区间包括 0kcal/day，则认为是无偏差的，
否则有偏差，在本文中记为 A类偏差；2)设 C=Y-S，
Y为预测静息能量代谢的平均值，S为实测静息能量
代谢的平均值，若 C的数值大小在 S数值的 10%以
内认为无偏差，否则有偏差，在本文中记为 B 类偏
差。 
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表 1  病人能量代谢预测公式(REE,Kcal/天) 
Harris-Benedict公式[8] 
男：66.47＋13.75×WT＋5.0×HT– 6.76×AGE 
女：655.10＋9.56×WT＋1.85×HT– 4.68×AGE 
Ireton-Jones1992公式[21] 
1925– (10×AGE) ＋(5×WT) ＋(281 男性) ＋(292 创伤) ＋(851 烧伤)（机
械呼吸） 
629 – (11×AGE) ＋(25×WT) – (609×OB )（自主呼吸） 
Ireton-Jones1997公式[24] 
(5×WT) – (11×AGE) ＋(244 男性) ＋(239 创伤) ＋(840 烧伤) ＋1784 
Penn State1998公式[26] 
(1.1×HBE)＋(140×Tmax)＋(32 ×VE) –5340 
Penn State2003公式[9] 
(0.85×MSJ) ＋(175×Tmax)＋(33×VE)– 6433 
Swinamer1990公式[27] 
(945×BSA) – (6.4×AGE) ＋(108×T)＋(24.2×RR)＋(817×VT) – 4349 
Mifflin-St Jeor1990公式[28] 
男：10×WT＋6.25×HT– 5×AGE＋5 
女：10×WT＋6.25×HT– 5×AGE – 161 
LIU1995公式[31] 
男：54.34＋13.88 ×WT＋4.16×HT– 3.43×AGE 
女：54.34＋13.88 ×WT＋4.16×HT– 3.43×AGE – 112.4 
WT：体重（kg）;  HT:身高（cm）;  AGE:年龄； OB: BMI大于 30%为 1，
否则为 0;  HBE：Harris-Benedict公式的预测结果;  Tmax：既往 24小时
的最高体温(℃);  VE：分钟通气量(L/min);  BSA：身体表面积（m2）； T：
体温（℃）；RR：呼吸频率（次/分）； VT：潮气量(L)； 

1.1  Harris-Benedict 公式（含修正因子） 
Harris-Benedict公式[8]来源于 1907年一项关于健

康人能量代谢的研究，研究对象为欧洲人和美国人，

分别有 136 名男性，103 名女性和 94 个新生儿。该

研究第一次采用回归技术分析生理数据，得到关于年

龄、性别、身高和体重等多变量的能量代谢预测方程。 
Harris-Benedict 公式是针对健康人创建的，研究

[9，10，11]发现采用 Harris-Benedict公式预测病人能量代
谢有偏差，且偏差都是低估病人的能量代谢。因此，

为了将 Harris-Benedict方程应用于住院患者，通常添
加一个附加因子以解释由于压力或损伤引起的能量

消耗增加[12]。本文查阅了 9 篇关于该公式的验证文
献。具体数据分析见表 2。 

Joseph-Boullata[13]对采用间接测热法对 395 名病
人进行代谢研究，发现 Harris-Benedict公式预测结果
准确率为 43%，而乘以因子 1.1后准确率提高至 61%。
Cecelia C. Glynn[13]以 32位自主呼吸病人和 25位机械
呼吸病人为研究对象，分别给 Harris-Benedict公式乘
以 1.0、1.1、1.2、1.3、1.4、1.5，得到的准确率分别
为 42%、56%、60%、37%、8%、2%。得到结论：
修正因子为 1.2时准确率最高，达到 60%。Faisy等[17]

根据不同情况取了四种修正因子，体温超过 37℃取
1.13，进行过小手术取 1.2，重大创伤或手术取 1.35，
严重感染取 1.6。修正因子范围从 1.1-1.6,目前对于修
正因子的取值没有定论，可以参考国内外研究文献分

情况取值。 

表 2  Harris-Benedict 公式（含修正因子）验证文献表 
作者 研究对象类型 样本数量 修正因子 准确率 偏差 

Joseph Boullata[13] 肥胖、重症监护 395 1.1 61% - 

Cecelia C.Glynn[14] 肥胖、自主呼吸和机械呼吸混合 57 1.2 60% - 

O’Leary-Kelly等[15] 内科、外科手术、创伤、机械呼吸 60 1.3-1.5 - B类偏差 

David C. Frankenfield[9] 机械呼吸 202 1.25 46% - 

Brandi等[16] 创伤、机械呼吸 26 1.25、1.35 - B类偏差 

Faisy等[17] 重症监护、机械呼吸 70 1.13、1.2、1.35、1.6 - A类偏差 

Alexander等[18] 重症监护、机械呼吸 76 1.2 - A类偏差 

MacDonald 等[19] 外科手术、BMI小于 30、机械呼吸 76 1.3、1.6 
21%（1.3） 
51%（1.6） 

- 

Casati等[20] 内科、外科手术、创伤、机械呼吸 55 1.1-1.4 - B类偏差 

1.2  Ireton-Jones 公式 
Ireton-Jones 公式是用于预测病人能量代谢的众

所周知的公式之一，最初创建于 1992 年，是关于年
龄、性别、体重以及病人是否患有烧伤性或创伤性损

伤的多变量函数[21]。研究对象为 200位病人，主要为
男性，其中 33%为机械呼吸病人，年龄范围为 15-80
（平均年龄为 43岁）。研究发现测量值和预测值之间
没有显着差异（P >0.25,t检验）。Ireton-Jones1992公

式有 8篇验证文献，见表 3。文献验证该公式的准确
率从 22%-60%。Cecelia C. Glynn[14]针对受试者为BMI
为 30-50kg\m2的自主呼吸肥胖者的准确率为 56%，受
试者为 BMI 为 30-50kg\m2的综合的自主呼吸和机械

呼吸患者肥胖者的准确率为 49%。受试者为 BMI 为
30-50kg\m2的机械呼吸肥胖者的准确率为 40%。有两
篇文献[10] [11]验证结果用偏差表示，结果都是无偏差。 
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表 3  Ireton-Jones1992 公式验证文献表 
作者 研究对象类型 样本数量 准确率 偏差 

Joseph Boullata[13] 肥胖、重症监护 395 28% - 
肥胖、自主呼吸和机械呼吸混合 57 49% - 

肥胖、自主呼吸 32 56% - Cecelia C.Glynn[14] 
肥胖、机械呼吸 25 40% - 

David C. Frankenfield[9] 机械呼吸 202 46% A类偏差 
Erin K. KrossMda[22] 肥胖、重症监护、机械呼吸 927 22% A类偏差 

Frankenfield[23] 内科、外科手术、创伤、机械呼吸 47 60% A类偏差 
Flancbaum[10] 外科手术、创伤、机械呼吸 36 - 无偏差 

MacDonald等[19] 外科手术、BMI小于 30、机械呼吸 76 28% - 
Campbell等[11] 偏瘦、机械呼吸 42 - 无偏差 

Ireton-Jones在 1997年重新分析了数据，期望尽
量减少平均预测误差。他研究了 99名机械呼吸病人，
发现 1992 年的方程倾向于高估能量需求，于是调整
了公式[24]。然而，在 Frankenfield[23]的验证研究中，

它仍然只显示36％的总体准确率，而 Ireton-Jones1992
公 式 准 确 率 为 60% 。 此 外 ， 研 究 [25] 发 现

Ireton-Jones1997 公式倾向于低估病人能量代谢，而
Ireton-Jones1992公式是无偏的。 
如果选用 Ireton-Jones 公式用于热舒适研究中病

人能量代谢计算，则优选 Ireton-Jones1992 公式，因
为它是无偏的，而且验证文献中有较高的准确率。

Ireton-Jones 公式的优点在于能通过简单测量或问卷
获得的数据，不需要特定的测量仪器。 
1.3  Penn State 公式 

PennState公式出现在 1998年[26]，公式的数据来

源于 ICU病房的 169位内科、创伤和手术的机械呼吸
病人，公式以 Harris-Benedict公式为基础，以病人的
分钟通气量和 24 小时的最高温度为变量。PennState
公式不仅形式上考虑了病人的体重、身高等身体参

数，还能随着时间的推移及病人病情的变化通过分钟

通气量和最高温度即时得到调整，解决了其他预测公

式不能根据病情严重程度加以调节的缺陷。该公式的

验证文献有 3篇，见表 4。在研究[23]中作者发现该公

式的准确率为 68%，且按 95%的置信区间统计，结果
无偏差、精确。MacDonald[19]的验证结果准确率为

29%，David C. Frankenfield[9]的研究结果准确率为

62%。 

表 4  Penn State1998 公式验证文献表 
作者 研究对象类型 样本数量 准确率 偏差 

David C. Frankenfield[9] 机械呼吸 202 62% A类偏差 
Frankenfield等[23] 内科、外科手术、创伤、机械呼吸 47 68% 无偏差 
MacDonald 等[19] 外科手术、BMI小于 30、机械呼吸 76 29% - 

在 2003 年 Penn State 公式被修改，因为有研究
表明Mifflin St Jeor方程在预测静息能量消耗方面比
Harris-Benedict 公式更准确，并且在用于肥胖病人时
Harris-Benedict 方程中使用调整的体重倾向于低估热
量需求[9]。Penn State2003公式中使用Mifflin St Jeor

公式和实际体重代替 Penn State1998 公式中的
Harris-Benedict 公式和调整的肥胖病人体重。验证文
献共有 4篇，见表 5。研究[9,19,23]中，Penn State2003
公式准确性提高，在[23]中的准确性最高，为 72%。 

表 5  Penn State2003 公式验证文献表 
作者 研究对象类型 样本数量 准确率 偏差 

David C. Frankenfield[9] 机械呼吸 202 64% - 

Frankenfield等[23] 内科、外科手术、创伤、机械呼吸 47 72% 无偏差 
MacDonald等[19] 外科手术、BMI小于 30、机械呼吸 76 39% - 

Boullata[19] 重症监护 141 43% - 

1.4 Swinamer公式 
Swinamer公式的文献[27]发表于 1990年，作者对

112位机械呼吸的创伤和外科手术病人的静息能量代
谢进行了测量，测量都在患者入院两天内且未进行营

养支持前完成。该公式使用对能量消耗具有最大影响

的变量，如人体表面积、24小时最高温度、潮气量、

呼吸率等。其中人体表面积可以分辨病人是否属于肥

胖患者一类，其余几个参数可以评估病人的炎症状

态。最后研究结果只有 15 人的预测能量代谢和测量
新陈代谢的误差在大于实测值的 15%。检索到 3篇关
于 Swinamer 公式的验证研究文献，见表 6。其中两
篇[9][19]结果较为接近，准确率分别为 55%和 54%，另
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一篇[19]准确率为 45%。由于难以获得所有可测量的数
据变量，特别是具有准确的体表面积测量，所以对该

公式的验证数据比较缺乏。 

表 6  Swinamer 公式验证文献表 
作者 研究对象类型 样本数量 准确率 偏差 

David C. Frankenfield[9] 机械呼吸 202 54% A类偏差 
Joseph Boullata[13] 肥胖、重症监护 395 45% - 

MacDonald等[19] 外科手术、BMI小于 30、机械呼吸 76 55% - 

1.5 Mifflin-St Jeor公式 
Mifflin-St Jeor公式[28]发表于 1990年，通过回归

体重、身高、年龄和性别等参数得到公式，公式建立

的目的是评价健康人的能量代谢。受试者共 498位，
男性有 251人，女性 247人，年龄在 19-78岁（平均
年龄为 45）。其中 47%是肥胖患者，53%是非肥胖患
者。受试者选择的条件是没有流行病和心理疾病，如

果体重小于理想体重的 80%或者大于理想体重的
180%都要排除。在 2003年美国饮食协会的工作组收
集了所有关于健康人静息能量代谢的文献和研究结

论[29]，并进行汇总和统计分析，发现 Mifflin-St Jeor

公式不管是预测肥胖人群还是非肥胖人群，其准确率

相较于其他预测公式都是最高的。检索到 4篇关于该
公式验证研究文献[9,13,22,30]，见表 7。得到准确率最高
的文献是 Pierre Jesus[30]针对无急性或慢性重度炎症

性疾病且 BMI 大于 40 kg\m2 的病人，准确率为
61.74%，得到准确率最低的文献是 Erin K. 
KrossMda[22]针对 ICU的机械呼吸重症病人，且 BMI
大于 18.5kg\m2，准确率为 17.8%。在有偏差统计的
两篇文献中[9][22]结果都是该公式有低估病人能量代

谢。 

表 7  Mifflin-St Jeor 公式验证文献表 
作者 研究对象类型 样本数量 准确率 偏差 

Joseph Boullata[13] 肥胖、重症监护 395 35% - 

无急性或慢性中度炎症性疾病，且 BMI小于 16 1726 40.5% -  
 

Pierre Jesus[30] 无急性或慢性中度炎症性疾病，且 BMI大于 40 1726 61.7% - 

David C. Frankenfield[9] 机械呼吸 202 25% A类偏差 
Erin K. KrossMda[22] 肥胖、重症监护、机械呼吸 927 17.8% A类偏差 

1.6  LIU 公式 
作者在 1995 年用间接测热法对健康的中国台湾

成人的能量代谢进行测量，受试者共 223位，男性和
女性分别有 121、102人，年龄在 20～78岁（平均年
龄为 43.8岁），用皮尔逊检验和线性回归等方法得到
预测公式[31]。LIU公式是第一篇用于预测华人能量代
谢的公式，所以将其纳入了考查范围。但 LIU公式不
具有国际通用性，所以对其验证的文献研究较少，只

检索到 1篇。Kaori Ikeda等人[32]对日本 68名患有 1
型或 2 型糖尿病的病人能量代谢研究，得到 LIU 公

式预测日本糖尿病人静息能量代谢的准确率为 42%。 
2  效度评价 

本文从准确性、偏差和验证文献数量三个指标对

公式进行量化，得到每个公式的综合效度值，用以筛

选出最适合用于热舒适方程中病人的能量代谢预测

公式。每个公式预测准确率和所有准确率的平均值的

统计见表 8。准确率最高的三个公式依次是 Penn 
State2003 公式、Penn State1998 公式和 Swinamer 公
式。 

表 8  准确率统计 
公式 HBR IJ1992 PS1998 PS2003 SE MSJ LIU 

准确率 0.610 0.280 0.620 0.640 0.540 0.350 0.420 
 0.600 0.490 0.680 0.720 0.450 0.405  
 0.460 0.560 0.290 0.390 0.550 0.617  
 0.510 0.400  0.430  0.250  
 0.210 0.460    0.178  
  0.220      
  0.600      
  0.280      

平均准确率 0.478 0.411 0.530 0.545 0.513 0.360 0.420 

HBR：Harris-Benedict公式（含修正因子）； IJ1992：Ireton-Jones1992公式；PS1998:PennState1998公式；PS2003:PennState2003公式；SE:Swinamer公式；
MSJ:Mifflin-StJeor公式；LIU:LIU公式；以下表格相同。 

验证文献的偏差统计用“有”和“无”表示，为了将 其量化，规定“无偏差”记为 1，“有偏差”记为 0。将
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各个公式无偏差的数值累加除以偏差统计文献总篇

数即为平均效应值，例如：IJ1992公式共有 5篇文献
有偏差统计，有 2篇文献结果为无偏差，所以其平均

效应值为 2/5，即 0.4。其中 LIU公式无偏差统计。详
见表 9。 

表 9  偏差统计 
公式 HBR IJ1992 PS1998 PS2003 SE MSJ LIU 
偏差 0 0 0 1 0 0 - 

 0 0 1   0  
 0 0      
 0 1      
 0 1      

平均值 0 0.4 0.5 1 0 0 - 

为了避免由于验证文献数量有限，导致准确率或

偏差的结果过于极端，进而得出偏于实际的效度值，

现采用归一化的方法将各个公式的准确率、偏差和验

证文献数量做归一化处理。具体方法为：用 Ai（i=1、

2、3…11）分别表示 HBR、IJ1992 等公式的平均准
确率，每一公式的归一化结果为 Ai/ （i=1、2、
3…11）。例如：HBR 公式的归一化结果为 A1/
（i=1、2、3…11）。详见表 10。 

表 10  准确性、偏差和文献数量归一化统计表 
公式 HBR IJ1992 PS1998 PS2003 SE MSJ LIU 

验证文献数量 9 8 3 4 4 4 1 

文献比例 0.273 0.243 0.091 0.121 0.121 0.121 0.030 

准确率 0.147 0.126 0.163 0.167 0.157 0.110 0.129 

偏差 0 0.211 0.263 0.526 0 0 0 

为了综合评价每个公式的预测效度，分别给准确

率、偏差和验证文献数量配以不同的权重，乘以相应

的归一化数值，得到的结果数值越大，说明预测效度

越高。因为没有文献或结论给出在能量预测时的具体

权重值，所以选择了三组不同的权重比例，准确率、

偏差、文献数量的权重比分别为 0.33:0.33:0.33、
0.4:0.3:0.3和 0.5:0.3:0.2。下表是不同权重对应的最后
效度结果。 

表 11  不同权重比各公式的效度值表 
公式 HBR IJ1992 PS1998 PS2003 SE MSJ LIU 

0.33:0.33:0.33 0.140 0.193 0.172 0.271 0.093 0.077 0.053 
0.4:0.3:0.3 0.141 0.187 0.171 0.261 0.099 0.080 0.061 
0.5:0.3:0.2 0.128 0.175 0.179 0.266 0.103 0.079 0.071 

在三种不同的权重比下，根据综合效度值公式的

排列顺序没有变化，从到高到低依次排列为 Penn 
State2003公式、Penn State1998公式、Ireton-Jones1992
公式、Harris-Benedict公式（含修正因子）、Swinamer
公式、Mifflin-St Jeor公式和 LIU公式。推荐使用综
合效度值最高的三个公式 Penn State2003公式、Penn 
State1998公式和 Ireton-Jones1992公式预测病人能量
代谢。Ireton-Jones1992公式的综合效度值很高，并且
参数只需要通过简单测量或者问卷即可得到，适用于

热舒适研究中预测病人能量代谢。而 Penn State公式
（1998,2003）有最高的综合效度值，但该公式中有
分钟通气量和 24 小时最高温度两个参数。测量这两
个参数需要有专门的仪器，并且需要得到医生的和病

人及家属的许可。在热舒适研究中，很难满足这两个

参数的测量条件，所以通过综合分析推荐

Ireton-Jones1992公式预测病人的静息能量代谢。 
4  结论 

本文通过综合效度值比较优选出 3 个病人能量

代谢预测的公式，即 Penn State2003 公式、Penn 
State1998公式和 Ireton-Jones1992公式。文献[33]指出，

如果必须用公式预测病人能量代谢，Penn State公式
（1998,2003）、Ireton-Jones1992 公式和 Swinamer 公
式是值得考虑的。本文结论与之一致。若实验条件允

许，能获取 Penn State公式（1998,2003）中的参数，
则优选 Penn State公式（Penn State2003公式是最优选
择）。对于热舒适研究，本文推荐使用 Ireton-Jones1992
公式预测热舒适方程中病人能量代谢。 
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某大型场馆冰蓄冷系统运行诊断及调适建议 
邓光蔚 1，朱伟峰 1，李冀炜 1，魏庆芃 2 

（1.上海建科建筑节能技术股份有限公司，上海  200032；2.清华大学，北京  100062） 
［摘  要］大型场馆空调系统形式复杂，实际运行问题较多，节能空间较大。本文基于上海某大型场馆冰

蓄冷系统实测数据，从数据出发，对冰蓄冷系统主要设备运行问题进行了诊断并提出相应的调适建议。 
［关键词］大型场馆冰蓄冷系统空调系统调适 
 

1  项目概况 
1.1  建筑概况 
该场馆位于上海，2001 年投入使用，营业时间

为 9:00～17:15，每周周一闭馆。总建筑面积为 1006
66 ㎡，共 2 幢建筑，其中 1#楼为展示场馆，建筑面
积 89857 ㎡，2#楼为行政楼，建筑面积为 10809 ㎡。 

1.2  设备概况 
空调系统采用冰蓄冷系统，4台双工况螺杆式主

机，1 台基载主机。供暖系统采用 2 台 2960kW、1
台 1172kW燃气热水锅炉。照明系统主要灯具为日光
灯、金属卤化物灯、节能灯等，总功率 456.2kW。 

表 1  空调系统冷机主要参数 
项目 台数 品牌 工况 容量(RT) 压缩机功率(kW) 额定 COP 

单供冷 550 366 5.3 双工况 
螺杆式冷水机组 

4 YORK 
制冰 350 366 3.4 

单工况 
螺杆式冷水机组 

1 YORK / 200 170 5.3 

1.3  主要设备作息 
（1）4台双工况螺杆式冷水机组+蓄冰槽——供

应 1#楼（场馆） 
4台双工况冷机于 22:00～次日 3:00进行蓄冰，

夏季白天 7:30-17:00采用冷机和冰槽双供冷，优先利
用冰槽供冷，融冰结束后由冷机进行单供冷；过渡季

采用冰槽单供冷或冷机单供冷。 

 1#蒸发器
1#冷凝器

2#蒸发器
2#冷凝器

3#蒸发器
3#冷凝器

4#蒸发器
4#冷凝器

蓄冰槽1

蓄冰槽2

蓄冰槽3

蓄冰槽4

蓄冰槽5

蓄冰槽6

蓄冰槽7

蓄冰槽8

蓄冰槽9

蓄冰槽10
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蓄冰工况乙二醇回(1310m3/h)

冰槽旁通阀
板
换
1
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分水器

冷冻水一次泵
(共1035m3/h)

9.4℃ 15.2℃

乙二醇泵

 

图 1  冰蓄冷系统图 

乙二醇泵一机对一泵，定频运行；冷却泵并联，

定频运行；冷冻一次泵定频运行；冷冻二次泵手动变

频。 
（2）1 台单工况螺杆式冷水机组——供应 2#楼

（办公楼） 
2#楼采用 1台单工况螺杆式冷水机组进行供冷。 

1.4  建筑基本用能概况 
该场馆 2015年总用电量 11127512kWh，用气量

415897m3，建筑总能耗折合标煤 3878.80tce，单位建
筑面积能耗 38.5kgce/(m2·a)。根据《上海市大型公共
文化设施建筑合理用能指南》DB 31/T554-2015[0]，

该场馆用能水平介于先进值 30kgce/(m2•a)与合理值 4
2kgce/(m2•a)之间。 

电87%

天然气 13%

 

图 2  一次能源消耗比例 
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空调用电占总用电量的 46.6%，照明插座占总用
电量的 27.8%，高低压变损及其他占 10%左右，其他
用能包括未计入分项计量系统的消防设备以及 5#冷
机以及部分插座。 

冷站

18.72%

末端

27.89%

动力

13.77%

照明插座

27.79%

给排水

1.17%

采暖

0.43%

变损及其他

10.22%

 

图 3  建筑用能系统能耗拆分 

2 主要运行问题诊断及调适建议 
2.1  双工况冷机限流，导致主机负载率偏低，影响

运行效率 
场馆 2015 年实测数据显示，双工况冷机制冷工

况及蓄冰工况运行 COP均低于额定值，冷站全年 EE
R平均值为 2.3。测试结果如图 4、图 5所示。 
与此同时，实测中发现，双工况冷机夜间蓄冰出

力不足。如图 6所示，以典型日夜间测试数据为例，
22：00 开启冷机蓄冰，直到 2：30 关闭冷机。冷机
负荷率下降，COP 从 3.1 降至 2.8，蓄冰温差从 2.8
降为 2.4。但直到 2：30 冷机关闭，乙二醇供水温度
还未达到-6℃的设定温度。 
该日晚 22：00～2：30四台冷机全开制冰，白天

8：00-17：00 开启 2#、3#冷机供冷。抄录冷机控制
面板显示的电流百分比读数，同时实测计算实际的冷

机负荷率，如表 2所示。蓄冰工况下，面板显示的电
流百分比达 100%，但实测制冰负荷率整体偏低。冷
机的装机功率为 366kW，但实测功率只有 300kW左
右，计算得实际电流百分比仅为 82%，与面板值不相
符。 
经查证，冷机出厂时厂家进行了电流限流的设

置，虽然冷机面板上显示冷机出力 100%，但实际电
流只有 90%，导致冷机实际运行时无法达到额定工
况。如果日常运行时依据面板电流比继续调低主机出

力，将导致冷机负荷率进一步降低。该问题需联系厂

家并进行修复。 

 

图 4  双工况冷机实测 COP 

 

图 5  冷站 2015 年全年 EER 

（圆圈面积大小表示当月累计冷量大小） 

 

图 6  双工况冷机蓄冰工况 COP 及进出水温度 

表 2  双工况冷机面板电流与实际电流对比 
 负荷率 电流百分比 负荷率 电流百分比 

1# 60～80% 102%   

2# 60～80% 101% 54～68% 80% 

3# 63～80% 100% 60～80% 95% 

4# 62～80% 102%   

2.2  蓄冰量不足以及蓄冰策略不合理 
由于采取液位计测量冰槽蓄冰量，由于液位计误

差较大，导致实际蓄冰量没有达到设定值时提前结束

蓄冷。如图所示，测试期间平均蓄冰量为 5813RTh，
仅为设计值的64%。上海的谷电时间是从22:00~6:00，
但是该场馆结束蓄冷的时间从 2:30~4:30 不等，对谷
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电时间利用不充分，没有将蓄冷系统的经济性优势发

挥到最大。 
建议对液位计进行标定，恢复蓄冰量上限。同时，

延长夜晚蓄冰时间，从而充分利用谷电进行蓄冰，发

挥冰蓄冷系统的经济效益。 

 

图 7  每日实际蓄冰量与额定蓄冰量对比 

 

图 8  峰谷电价及蓄冰时间 

2.3  释冷策略不合理 
冰槽表面水温如图所示，除了 7月 8日外，融冰

结束后冰槽内温度均未保持在 0℃附近，处于冰水混
合物的状态。由图可证实，融冰结束后冰槽内仍存在

大量浮冰，冰槽处于冰水混合物状态，并未进行完全

释冷。 
建议基于冰槽温度调整释冰策略，充分发挥冰槽

已蓄的冷量，减少白天机组的峰电使用量。 

 

图 9  蓄冰槽温度曲线 

 

图 10  释冷结束后蓄冰槽内浮冰 

2.4  输配系统能效偏低 
测试结果表明，乙二醇系统、冷冻水系统、冷却

水系统以及冷却塔系数均低于一般值，具有较大节能

潜力。 
建议冷冻泵降频，控制末端供回水温差保持在 5

℃左右；夜间蓄冰工况降低乙二醇泵频率，控制制冰

进出水温差 3.5℃左右；冷却泵、冷却塔输配能效较
低，通过加装变频，优化调节策略，进一步实现节能

效益。 

 

图 11  冰蓄冷系统输配系数典型日实测值 

2.5冷却塔排风不畅，影响冷却效果 
如图、图所示，冷却塔安放在行政楼屋顶，但冷

却塔四周三面为墙壁，仅北面和顶部与外界环境相

通，且东西两侧的冷却塔距离墙壁较近，空间狭窄导

致冷却塔气流短路，影响冷却塔的运行效率。 
测试结果显示，4#冷却塔靠近墙壁的一侧有明显

的短路现象。同 1#冷却塔情况不同的是，4#冷却塔
所靠近的东侧墙壁高度较高，阻挡了 4#冷却塔的出
风，导致了冷却塔的出风再次回流到了冷却塔里。 
建议对 4#冷却塔加装导流罩。加装导流罩后，

冷却塔出风沿风罩流出，可以直接流向室外，短路现

象可得到明显改善。 
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图 12  冷却塔系统全貌 

 

图 13  4 号冷却塔出风不畅 

2.6  冷却塔流量不均，填料利用不充分，部分冷却

塔溢水严重 
如图 14、图 15所示，冷却塔流量不均，低流量

冷却塔填料利用不充分，影响冷却效果。部分冷却塔

溢水情况严重。需对冷却塔进水流量进行平衡调适。 

 

图 14  冷却塔进水流量 

 

图 15  冷却塔溢水 

3  结论 

该大型场馆用能强度为 38.5kgce/(m2·a)，实际运
行中存在如下问题，通过进一步调适可充分发挥系统

性能，实现节能及节费。 
（1）双工况冷机被厂家进行限流，使得主机负

载率偏低，并最终导致主机运行效率偏低。该问题需

与厂家进行沟通，取消限流设置，恢复主机 100%的
供冷能力。 
（2）蓄冰槽液位计误差导致冰蓄冷系统蓄冰量

上限变小，导致蓄冰量不足。蓄冰策略不合理，蓄冰

时间偏短，未能充分利用谷电。该问题需标定液位计，

恢复系统蓄冰量上限。同时，延长夜晚蓄冰时间，充

分发挥冰蓄冷系统的经济效益。 
（3）释冷策略不合理，未能充分利用冰槽的已

蓄冷量。建议基于冰槽温度调整释冰策略，充分释冰

后再开启冷机供冷，从而减少冷机的峰电使用量。 
（4）输配系统输配能效偏低，需降低冷冻泵、

乙二醇泵频率，控制供回温差，提升输配能效。此外，

对未安装变频的冷却泵及冷却塔，可考虑加装变频。 
（5）冷却塔排风不畅，影响冷却效果。建议对

存在气流短路的冷却塔加装导流罩。 
（6）冷却塔流量不均，填料利用不充分，部分

冷却塔溢水情况严重，影响冷却效果。需对冷却塔进

水流量进行平衡调适。 
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大型综合体项目空调系统适宜性选择的探讨 
蒋小易 

（华建集团华东建筑设计研究总院，上海  200002） 
［摘  要］结合工程实例，针对当下大型综合体项目对空调系统适宜性选择的需求，着重对大型综合体项

目暖通空调系统设计中的冷热源及输配系统设置、空调末端个性化需求特别是某些区域空调系统的适宜性选择

等方面进行了初步探讨，希望能为类似项目的设计工作提供参考。 
［关键词］大型综合体；冷热源及输配系统；空调系统；适宜性选择 
 

1  引言 
近几年以来，随着城镇化建设和商业地产的快速

发展，将城市中商业、办公、酒店、餐饮、会议和文

娱等城市生活空间中的三项以上功能进行组合的大型

综合体应运而生，虽然业态多样，但各业态之间相互

依存、相互获益，从而形成一个多功能、高效率、复

杂而统一的综合体。这类项目往往规模较大且系统复

杂，因此在保证建筑各项功能的前提下，给人们提供

舒适健康的环境，兼顾初期投资、后期维护和运行管

理等方面，空调系统形式的适宜性选择是非常重要的。 
本文结合某大型综合体项目的空调系统设计，对

空调系统冷热源及输配系统选择、空调末端个性化需

求特别是某些区域空调系统的适宜性选择等方面进行

了初步探讨，希望能为类似项目的设计工作提供参考。 
2  大型综合体项目空调系统的适宜性选择 
2.1  空调系统关注点 
当前，大型综合体项目一般都含有商业、办公、

酒店、餐饮、会议和文娱等城市生活功能需求中的三

项以上功能，开发商已经从单纯的商业开发到对如何

为综合体内各类人员提供更舒适安全的环境、个性化

需求和节能等方面提出了更高要求，不同使用功能区

域的空调系统选择和对不同区域个性化需求满足与

否，直接关系到项目建成后的运营和维护，希望在设

计阶段能先行思考，提供适宜性的方案。 
2.2  大型综合体项目空调系统适宜性选择的探讨 
大型综合体功能复杂，若按传统单功能建筑进行

负荷计算，容易造成负荷叠加、资源浪费、投资增大、

运行费用高并且运行效率低等一系列问题，需根据大

型综合体建筑的要求和特点对空调负荷进行分析，寻

求适宜的空调能源系统，实现建筑内冷热需求的合理

匹配和自我调配。 
现在大型综合体大都通过设置中央能源站来提

供冷热源，这样便于运行管理和设备维护，同时也能

提高设备效率，节省运行费用，但运营下来发现这样

越来越不适应当下灵活多变的物业管理要求，经常会

出现在凌晨专门为距中央能源站千米之外的某 KTV
或是某火锅店提供冷热源的不合理情况。同时，在现

代大型综合体中，一般都会有超高层塔楼，为解决这

些区域的空调水系统的承压问题，低区、中区和次高

区一般采用板式换热器进行压力分割，但势必带来投

资增加、运行维护不便并且引起温度损失等系列问

题，现在越来越多的超高层高区采用水环分离式热泵

水系统或多联机空调系统，既有效减少了冷冻水在输

送过程中的能量损失，又克服了采用常规风冷多联机

空调时室外机不好协调位置和室外机放置在设备层

时通风不畅的问题，对于 300米以上的超高层建筑，
笔者认为采用这种设计方法是比较合理的。 
在大型综合体项目设计过程中，诸如大堂空调效

果、内外区冷热舒适性不佳等老生常谈问题，需要针

对具体项目，通过选择适宜性方案来解决。笔者参与

了一些这类项目的暖通空调设计，根据项目建成运营

后的实地考察和反馈，特别是项目物业公司集中反映

的情况来看，合理的冷热源选择、简洁有效的节能措

施是当下大型综合体项目空调系统设计最需要关注

的，另外，当下的大型综合体项目需要满足越来越多

使用者诸如使用时间和空调通风形式等个性化需求，

个性化的空调和通风系统末端也越来越受物业公司

和使用者青睐。实用有效的空调通风节能措施一直是

建造方和运营方关注的问题，现在更关注这方面的投

资效益。今年初爆发的新冠肺炎疫情，让越来越多使

用者更加关注大型综合体项目环境的健康安全，也对

当下大型综合体项目空调通风系统的适宜性设计提

出了更高要求。 
3  应用实例 
3.1  项目概况 
某项目位于福建省福州市中心，项目为集办公、
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酒店、公寓、商业、娱乐、餐饮和地下停车等的建筑

综合体，主要由位于基地北部的“超高层酒店+办公+
公寓”的 1号楼塔楼和位于基地南部的“商业+娱乐”
的 2 号楼裙楼组成，两部分之间用多层架空连廊连
接，两部分都是高层建筑，其中，北部 1号楼塔楼主
体高达 245.35m，最高部位玻璃幕墙屋顶为 273.88m；
南部 2号楼裙楼高 36.2m，连廊高 35.5m。该项目作
为当地超高层地标性建筑，对福州市的整体城市空间

环境与城市轮廓线产生了较大的影响，为更好体现建

筑的社会价值，在暖通设计中更多地融入节能、绿色

和环保等各方面的理念。 
该项目总建筑面积 159473 m2，其中，1 号塔楼

建筑面积为 109661 m2，一至七层为酒店公共区，九

至十八层为办公，二十到三十三层为酒店客房，三十

五到五十三层为普通公寓式办公，五十四到五十八层

为豪华公寓，八、十九、三十四和四十七层为避难层；

2号裙楼建筑面积为 18400 m2，共七层，为商业和娱

乐功能；地下室建筑面积为 39355 m2，共三层，为

停车库、设备用房及酒店后勤用房等。 

表 1  办公区域水环热泵系统分析比较 

 项目 
方案一 

整体式水环热泵 
方案二 

分离式水环热泵 
方案三 
水-水热泵 

1 制冷/采暖设备配置方案 

每个办公分区使用 N台 4kW整
体式水环热泵机组，冷却塔布置

在裙房屋顶，辅助加热设备由锅

炉提供。 

每个办公分区使用 N台 4kW分离式水环热泵，
采用一台室外机拖一台室内机布置，室外机布

置在办公走道或机房内，冷却塔布置在裙房屋

顶，辅助加热设备由锅炉提供。 

每个办公分区使用 2台 10kW水-水热
泵，机组布置在机房内，冷却塔布置

在裙房屋顶，辅助加热设备由锅炉提

供。 

2 对走道吊顶的影响 
整体式机组布置在室内，对走道

吊顶无影响 

室外机组布置在走道吊顶内，机组高度为

420mm，需结合结构方案及机电综合管线布置
判断对走道吊顶的影响；布置于机房内，对走

道吊顶无影响 

冷冻水管外径约 100mm。对走道吊顶
影响不大。 

3 对办公吊顶的影响 
设备最小高度为 535mm，需结合
结构方案及机电综合管线布置

判断对办公吊顶的影响 

设备最小高度为 265mm 
布置合理情况下对办公吊顶影响不大。 

风机盘管设备高度 250mm 
布置合理情况下对办公吊顶影响不

大。 

4 
室外机组尺寸 
（L×W×H） 

A：1020×512×395 
B：1222×560×535 

A：456×456×420 
B：445×445×370 

A：706×586×635 
B：820×660×530 

5 室外机噪声（dBA） A：47     B：45 A：39       B：38 A：47      B：53 

6 
室内机噪声 
（dBA） 

--- 
A：46/40/38 

B：34（仅提供中档风量） 
风机盘管：33（选择 6号风机盘管）

7 冷媒管长度限制 --- 
A：10米 

B：15米（未提供书面资料） 
--- 

8 系统可靠性 
可靠性较低；灵活性较高，每间

办公室可以独立控制，机组之间

互不影响 

可靠性较低；灵活性较高，每间办公室可以独

立控制，机组之间互不影响 

由于使用两台主机，一台设备在需要

检修的时候，系统基本可以满足部分

负荷的需要 

9 对办公区域噪音的影响 
由于机组设置在办公区的吊顶

内，机组的噪音对室内影响较大

如机组布置在走道内噪音较大；若布置于机房

内，对室内影响较小 
机组布置在机房内，如配置良好的隔

音措施则对办公区域噪音影响最小 
10 维修及保养工作 机组多，维修量较大 机组多，维修量较大 维修量最小 

11 机房面积要求 
标准层办公区域无机房面积要

求 
如果室外机设置在走道吊顶内，无机房面积要

求。如果设置在机房内，则需要考虑设置机房。
需要考虑设置机房面积 

12 初投资 

A：每一区域水环热泵设备投资
约 47550RMB 

B：每一区域水环热泵设备投资
约 46000RMB 

A：每一区域水环热泵设备投资约 36450RMB 
B：每一区域水环热泵设备投资约 35000RMB 

A：每一区域水环热泵+室内风机盘管
+水泵总计约 55860RMB   B：每一
区域水环热泵+室内风机盘管+水泵

总计约 52020RMB 

注明：A和 B分别为市场上的两家水环热泵生产厂家。 

3.2  空调系统的适宜性选择 
3.2.1冷热源系统配置 
1）酒店：空调总冷负荷为 6059kW，总热负荷为

3082kW，酒店远期冷负荷规划 1315kW，设置 3台 2
110kW离心式冷水机组和 1台 1044kW螺杆式冷水机
组，夏季向低区提供 6~12°C的冷冻水，高区在八层
设置 2台 960kW的水-水板式换热器提供 7~13°C的
冷冻水；冬季采用 2台 4t/h蒸汽锅炉，通过设置在不

同区域的汽-水换热器进行空调供热，高区 2台 550k
W换热量，低区 2台 1074kW换热量，冬季提供 60~
50°C的热水。冷水机组及其配套水泵等低区设备设
在地下室冷冻机房内。 

2）商业：空调总冷负荷为 3987kW，总热负荷为
1193kW，设置 2 台 2110kW 离心式冷水机组，夏季
提供 6~12°C的冷冻水，冬季因福州地区白天气温通
常不低，且商场实际供热负荷需求较低，通过当地调
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研分析后，采用电热水锅炉夜间（22：00~8：30）平
段内蓄热后，白天通过热水换热器提供 60~50°C的
空调热水，选用 1 台 810kW 的常压电热锅炉，蓄热
量为 5100kWh。 

3.办公：福州当地全年平均气温较高，标准办公
层的面积较大，其中内区面积也较大，过渡季节的时

间较长，因此内外分区，为满足办公人员过渡季和冬

季的个性化需求，且根据业主对当地出租型办公计费

的要求，经分析比选，办公区域采用水环热泵空调系

统尤为适合，内外区的冷热交换可以大大减少冷却塔

和锅炉的开启时间。 
办公空调总冷负荷为 2322kW，总热负荷为 710k

W，采用水环热泵系统，设置 2台板式换热器，每台
换热量 1800kW，通过与冷却塔换热，夏季提供 33~3
8°C的冷却水，配用 3台变频水泵（2用 1备）；冬
季设置 2 台 465kW 的真空热水锅炉，通过板式换热
器，得到换热量 900kW，冬季提供 15~20°C的水，
热水泵与冷水泵合用。换热器及配套水泵等设备均设

在八层热交换机房内。 
水环热泵形式的适宜性选择：根据建筑平面等实

际情况的深入分析研究，在分离式、整体式和水-水
热泵式水环热泵形式之中，经比选采用了分离式水环

热泵机组（详见表 1）。 
4）公寓式办公：对于出售型公寓式办公的空调

方式进行了多次论证，其中对于设置 VRF 系统进行
了充分的比选，但因最终小户型设 VRF 系统虽然也
能解决独立计费问题，但是要求每户室内机必须处于

待机状态，这个要求对于每户人家电源就有较大限

制，因此还是采用了分离式水环热泵的方案，均能解

决计费及独立使用的要求。 
公寓式办公空调总冷负荷为 2411kW，总热负荷

为 1020kW，采用水环热泵系统，设置 2台板式换热
器，每台换热量 2000kW，通过与冷却塔换热，夏季
提供 33~38°C的冷却水，配用 3台变频水泵（2用 1
备）；冬季设置 1台 4t/h蒸汽锅炉，通过汽水换热器，
得到换热量 1200kW，冬季提供 15~20°C 的水，热
水泵与冷水泵合用。换热器、水泵等设备均设在八层

热交换机房内。 
5）豪华公寓：豪华公寓位于塔楼最高五层，为

出售型业态，每户为大平层设计一层最多两户，面积

较大，根据业主对出售型公寓独立系统的要求，选择

采用变制冷剂流量的多联分体空调系统更为合适，室

外机可设在塔楼屋面，室内外机间的冷媒管较短，对

冷热量衰减无影响。 
3.2.2空调水系统 
1）酒店区域根据负荷特性和个性化需求，采用

四管制水系统，可同时供冷供热； 
2）商业区域根据福州当地气候条件，采用两管

制水系统； 
3）.办公及公寓式办公区域水环热泵采用两管制

水系统，夏季冷却水，冬季为热水。 

 

图 1  标准层办公分离式水环热泵室外机组走道布置的剖

面图（方案一） 

 

图 2  标准层办公分离式水环热泵室外机组室内布置的剖

面图（方案二） 

3.2.3 分离式水环热泵的设置 
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为保证办公室内的噪声要求，必须对于室外机噪

声进行隔声处理，对于标准层办公，室外机的放置进

行了两种方案的比选，一种放在走道内，详见图 1；

另一种将室外机放置在办公室内进门处吊顶空间里，

并在周围做隔声板围挡从而保证办公室内的噪声要

求，详见图 2。 

 

图 3  标准层办公分离式水环热泵室内外机组的局部布置平面图 

因室外机台数较多，考虑到室外机排布在走道吊

顶内，检修空间不满足设备的要求，且吊顶净高 2.5
米不满足业主 2.7米的要求，最后采用第二种方案，
结合声学顾问的意见，将每个租户内室外机组放在一

隔声空腔内，通过测试，可以满足业主的要求，平面

图布置见图 3。 
对于公寓式办公，室外机放置在公寓各自朝向走

道的管井内（可以两户合用一管井），检修门开在走

道内，这对于物业检修和噪声控制都可以令人满意，

管道井内室外机布置见图 4和图 5。 
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图 5  公寓式办公分离式水环热泵室外机组在管井布置的局部平面图 

 

图 4  公寓式办公分离式水环热泵室外机组在管井布置 

的剖面图 

3.2.4节能健康技术的适宜性选择 
1）办公区域房间进深比较大，内区和外区负荷

特性相差明显，设计中进行了内外分区，距离外幕墙

4米范围内划为外区，其余划为内区。由于采用了水
环热泵系统，既保证在内外区各台水 环热泵均能各
自供冷或供热，又能在内区冬季供冷时水系统内释放

热量提供外区所用，减少了锅炉的用量，既可以满足

办公人员的个性化需求也达到了节约能源的目的。 
2）酒店宴会厅等区域的全空气空调系统过渡季

可采用全新风运行，减少冷机能耗。 
3）采用空调新排风热回收系统，进行能量回收：

（1）标准办公层新风由设在设备层（八层和十九层）
的 4台风量为 20000m3/h集中式的板式新排风热回收
机组提供，通过竖井送至每层平面的办公室内；（2）
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酒店公区和客房的集中新风，采用 12台风量为 5000
m3/h~15000 m3/h，冷媒为 R134A的热管式的新排风
显热回收装置，既能回收显热能量，又能避免新排风

的交叉可能性，是酒店比较受欢迎的热回收方式；（3）
公寓式办公和豪华公寓每个户内均采用小风量的全

热回收型的新排风机器，直接吊装在室内。 
4）免费供冷系统：（1）水系统方面，酒店和裙

房商业采用两台和冷冻机相同冷量的免费冷却板式

换热器，通过冷却塔免费制冷，冷却塔进出水温设定

为 8～13℃，板式换热器二次侧供回水温度为 9.5～1
5.5℃。板式换热器一次侧和二次侧循环水泵均可利
用原冷却水泵和冷冻水泵，对于冬季内区较大的酒店

公共区和商业来说，既经济，运行管理也简单，仅增

设两台板式换热器就可省去冷冻机组的运行，在运营

后的回访中，业主和物业部门对免费冷却板换的节能

效果比较满意；（2）风系统方面，酒店公共区，特别
是宴会厅及前厅，在过渡季节时，因内区较大，当采

用全空气系统时，过渡季节加大新风量（保证不小于

70%总风机风量），加大新风管径，使过渡季节新风
风速在 8~9m/s 之间；在运营后的回访中，物业部门
对于过渡季节加大新风运行非常认可，并建议有可能

在做好消声前提下还可以适当再提高风速，增加新风

供应。 
5） 室内空气品质的提升措施：（1）蒸汽加湿系

统：酒店的区域除了餐厅和厨房，空调机组内均设置

了蒸汽加湿段，采用带保温涂层狭缝式蒸汽加湿器，

由于蒸汽加湿系统不采用循环水，减小了细菌滋生的

可能，既节省水耗量和热量，又保证室内的空气品质；

（2）为提高办公环境的空气品质，所有空调箱或新
风空调箱除采用 G4 初效和 F7 袋式中效过滤外，还
设置了紫外线杀菌装置，紫外线杀菌装置需通过国际

UL 或 CE 安全认证，可杀灭 99.9%的附着在空调盘
管上的霉菌等细菌病毒，且自带智能化传感器和控制

器，空气过滤和紫外线杀菌装置的设置，大大提升了

整栋楼的卫生安全等级。 
4  结语 

4.1 随着大型综合体项目内使用人员对环境的
要求越来越高，对大型综合体的空调系统的运营和维

护要求也越来越高，要求设计人员在项目设计各阶段

充分调研，针对项目特点对空调系统做适宜性选择的

分析研究； 
4.2 大型综合体项目空调系统的适宜性选择主

要是为了满足用户的个性化需求而更加合理地确定

冷热源配置、空调通风末端形式、实用有效的绿色和

节能措施等，同时要解决好诸如大堂空调效果、内外

区冷热舒适性等常见问题； 
4.3 眼下大型综合体项目作为比较普通的项目，

设计中通过对空调系统的适宜性选择可以取得很好

的社会效益及经济效益，从而提升设计的价值。 
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热泵空调系统在工业余热的综合应用 
张海燕 1，衣  明 2 

（1.山东齐鲁高阳建筑设计院有限公司，淄博  255000； 
2.山东中润集团淄博置业有限公司，淄博  255000） 

［摘  要］本文通过山东齐银集团特种水泥厂利用其生产线 400m³冷却循环水池最高 25℃的低品位热源，
采用余热水源热泵机组进一步提取循环水热量用于办公、宿舍、餐厅、俱乐部等一万㎡的建筑供暖；节省了大

部分供暖初投资，大大降低了冬季供暖费用。同时采用冷却水池替代冷却塔，也解决了夏季制冷需要，取得了

事半功倍的双重效益。 
［关键词］循环冷却水；低品位余热；水源热泵；双重节能效益 
 

引言 

华银集团旗下的山东齐银集团公司特种水泥生

产线是目前为止亚洲规模最大、技术水平最先进、

水泥产品标号最高的特种水泥生产线。生产线建厂

于 2007年，位于齐鲁工业园东南部约 5公里的丘陵
荒山地带。由于地理偏僻且远离市区和成熟的工业

区，如何解决办公、宿舍、餐厅、俱乐部等一万㎡

建筑冬季供暖成为厂区配套建设的重中之重。摆在

工程技术人员面前的现实是配套实施只有电力到

位，市政热力远在荒山野岭 5 公里之外，热力公司
开出了高额的管线工程费用和更高额的开户费，以

及远大于 1 万㎡建筑供暖所需的最小用热量；自建

锅炉房手续、工期、费用等也超出了建厂规划和预

算。 
上世纪水源热泵中央空调用于建筑供暖在淄博

既有成熟业绩，而在淄博地区普通的水源热泵热源井

水一般取自地下 50~100 米深水井的浅层地下水，水
温一般在 16~18℃。齐银集团生产厂区建厂前曾经打
井用于施工用水，水质已经严重污染、水量很小，不

能利用，更不能满足水源热泵机组的需要。 
特种水泥厂建有 400m³冷却循环水池，池内水温

最高时达 25℃，春节、元旦等生产淡季也在 13℃以
上，结合当前流行的工业余热回收，工程技术人员与

空调厂家经过核算、分析认为以冷却循环水为低品位

热源，用水源热泵机组解决冬季供暖效果可靠、投资

最省、运行费用最经济、可行性最佳；冷却循环水的

水温条件优于夏季空调冷却塔循环水，可进一步用于

夏季制冷系统冷却水。经过近 4个供暖季的实践也验
证该技术的应用取得很高的经济性和可靠性。 
一、特种水泥生产余热水源热泵机组供暖与其它几种

供暖方式的投资比较： 

利用水泥生产循环冷却水的余热水源热泵系统，

直接在冷却水池内安装潜水泵供给水源热泵机组，然

后直接返回循环水池，同样采用风机盘管末端系统与

其它几种冷热系统比较节省了大笔投资。 
以该工程供暖面积 1 万㎡实际投资差额估算见

下(表一)： 

表一  几种冷热系统的投资差额比较表 
     项目名称 
序号 

余热水源   热泵机组系统 地埋管地源 热泵机组系统 锅炉房、冷却塔螺杆机系统 市政热力、冷却塔螺杆机系 

1 直接利用   循环冷却水池 
山区岩层地埋管 8千米时价 160

万元 
锅炉房、储煤场置地、水处理计 30

万元 
开户费、换热站计  90万元 

2 水源热泵机组 30万元 地源热泵机组 38万元 冷却塔、螺杆机 40万元 冷却塔、螺杆机 40万元 

3 
水泵、配电设备及施工合计

20万元 
水泵、配电设备及施工合计 22

万元 
水泵、配电设备及施工合计 20万元 

水泵、配电设备及施工合计 20
万元 

合计 50万元 220万元 90万元 150万元 

以上比较参考了国内知名品牌、按中档配置在其

它工程中的投标报价；通过比较几种系统初投资差额

很大，分别高出余热水源热泵系统达 340%、80%和
200%。 
二、特种水泥生产余热水源热泵机组供暖系统原理及

设备设计选型：： 
2.1  余热水源热泵机组系统原理 
利用水泥生产循环冷却水的余热水源热泵系统，

冷却水池直接利用，也省去了冷却塔系统，系统设备

原理相对简化了许多，参见(图 1)一目了然。 



空调                                        第二十二届全国暖通空调制冷学术年会（2020）文集                      Air Conditioning 

 

|  建筑环境与能源  | 2020年第 10期 164 

冬季供暖和夏季制冷的工况转换通过图中连接

蒸发器、冷凝器的 A、B、C、D、E、F、G、H四个
阀门通过设定程序的控制自动切换实现，末端由于冷

暖采用风机盘管一套系统不必调节。 
冬季，冷却循环水池内的潜水泵抽水供给水源热

泵机组，经由机组提取热量后返回循环水池，冷却循

环水池的有效容积为 400m³，循环冷却水池与特种水

泥生产线之间的循环周期为每小时一次，远远不断的

低品位热量即来自生产线。余热水源热泵机组提取的

热量通过管网和风机盘管释放到房间内实现供暖。 
夏季，房间内的热量经由风机盘管和管网，输送

给水源热泵机组，然后通过机组和潜水泵转移到循环

水池，再经由循环水池冷却释放。 
2.2  主要设备的设计选型： 
齐银集团特种水泥生产厂的建余热水源热泵机

组机房设备通过社会公开招标后确定以“交钥匙工

程”形式，由中标单位设计、施工总承包。 
厂区宿舍建筑为 240厚外墙、俱乐部采用了大型

钢架玻璃穹顶自然采光、食堂则直接采用板房结构，

均为不节能建筑；设备厂家经过估算，结合了厂区远

期建设规划考虑了足够负荷富余量： 
主机设备选型“清华同方”SGHP350M（压缩机

耗电功率 80kW）两台单机头机组，根据生产可靠性
要求一用一备； 
循环水泵选型规格为：流量 Q=50m³/h，扬程 H

=18米，电机功率 N=9 kW，三台，两用一备； 
余热热源泵（潜水泵）选型规格为：流量 Q=27

m³/h，扬程 H=50米，电机功率 N=11kW，三台，两
用一备； 
热源侧机组进水处设 80型旋流除砂器一台。 

2.3  末端系统及其节能措施 
冷暖系统末端均采用了风机盘管系统。 
每套风机盘管设带液晶显示的可温控三速调节

开关，温控开关预设冬季供暖 22℃、夏季制冷 26℃
下限控制，有效的实现自动节能。 
风机盘管用电与其供暖、供冷区域的日常用电合

并一套计量，通过核算确定稍宽裕的合理用电量限

制，并建立奖惩制度落到实处，通过措施做到人走灯

灭、空调停，约束实现自觉的行为节能。 
水源热泵机组则通过传感器检测到的系统回水

温度，控制压缩机的启停实现节能。 
2.4  室外管网的无补偿直埋的施工 
室外管网分热源侧和接末端侧两部分内容且均

为低温水范畴，故均采用无补偿直埋敷设施工工艺： 
热源侧即潜水泵管网，采用 DN100的 PE80级塑

料给水管，外包 20 厚橡塑板保温后直埋辐射。管网
循环为通过循环冷却水池的开式循环系统，管线敷设

结合跟进地形的起伏自然地坪下埋深 1.0米。 
水源热泵机组接建筑冷暖埋地主管线，选用无缝

钢管采用氰聚无补偿直埋敷设工艺：无缝钢管经过机

械除锈后外刷高效防水防腐涂料氰凝树脂漆一道，外

包 40 厚的聚氨酯发泡保温，外做 1.5 厚的环氧玻璃
钢保护层；管沟回填细沙柔性垫层厚再宿土夯填。 
氰聚无补偿直埋技术可确保钢管较长的使用寿
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命和系统可靠、节能的运行，这一技术的优势在瑞典、

德国等城市供暖管网应用中已实践检验证实，在近几

年也被列入国内建筑工程技术目录中加以推广技术

支持。无缝钢管的氰聚直埋管道保温大样图，详见图

2： 

 

图 2 

三、特种水泥生产余热水源热泵机组供暖运营实践的

可靠效果与经济性： 

3.1系统运行效果可靠、舒适度良好 
系统运行以来，实现了冬季供暖室内 20℃、夏

季制冷室内 26℃的运行效果；房间内冬季升温、夏
季降温快，热舒适度高；在换季期间根据气候温度自

由实行供暖不受热力公司垄断控制，反馈良好。 
3.2余热水源热泵空调系统运行经济性显著 
根据资料统计，鲁中地区采用水源热泵进行建筑

供暖与制冷，采用地下水水源热泵，按电价 0.58 元/
度计，按一年 8个月冷暖运行运行总费用均在 26元/
㎡以下，仅采暖运行费用也在 17元/㎡之内，按工业
用电 0.70元/度计为 21元/㎡。 
齐银集团特种水泥厂区余热水源热泵空调由于

采取了一系列自动节能技术措施及行之有效的行为

节能管理措施，运行三个采暖季以来费用在 7~8 元/
㎡之间；节能效果相当显著。 
物价局核定的工商业冬季供暖为 36元/㎡（如果

考虑最小用热量限制费用会更高），如果采用集中供

暖加冷却塔、螺杆机制冷，1万㎡的建筑每个冷暖季

运行费用约 45 万元；而齐银集团采用的低品位余热
水源热泵空调系统实际费用只有 8万元不到，扣除设
备折旧每年可节约 30 万元左右，节省的费用为综合
运行费用的近四倍。 

四、系统存在的问题与改造建议： 
4.1  系统存在的问题分析 

4.1.1 余热水源热泵机组采用单压缩机机组，机
组选型根据满负荷运行需要选定，选型同时也考虑了

厂区远期规划需要，造成压缩机功率过大；特别是在

用餐时间只有食堂使用冷暖，压缩机经常在 25%负荷
工况下（即通常说的“大马拉小车”）运行且启停频

繁。压缩机运行工况远超出经济工况范围，且频繁的

启停非常影响机组正常运行，将大大缩短机组的使用

寿命。 
4.1.2 同样，循环泵流量估算确定，选型与实际

需要比较过大；运行观测记录供回水温差一般在 4~5
℃之内，即使在连续一个月最低气温 16℃以下的 20
10年冬季，供回水温差也不超过 5℃。循环泵选型过
大也是造成机组频繁启停的原因之一。 

4.1.3 通过更粗略的估算选型的余热水源泵（潜
水泵）也严重过大，机组设计进出水温差为 10℃，
很多情况下即使开启一台温差也只有 5℃左右。潜水
泵的扬程经过计算只需要 25 米，而实际选型整整高
出了一倍。 

4.1.4 末端风机盘管只是通过风机的启停实现节
能，管路系统内的总流量并未实现变流量转换。循环

水泵只能通过人工进行启停和控制开启台数。潜水泵

只能通过人工控制，未与机组实现联动。 
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4.2  建议通过以下改进进一步节能提高经济性 
4.2.1 通过精确地计算和精密的工况分析确定数

据、规范设计。避免数据依据估算产生，杜绝经验型、

粗犷型设计。 
4.2.2 结合近远期规划建设，绘出近远期负荷工

况曲线对比设备运行工况参数，两者兼顾，确定主机、

水泵设备选型；既满足负荷需要又要避免长期“大马

拉小车”的运行状态。 
4.2.3 针对齐银集团特种水泥余热水源热泵空调

系统建议通过以下措施改造进一步提高节能效果和

运行的经济性： 
⑴、将其中的一台余热水源热泵机组改造为双压

缩机头，通过人工粗略控制分别按 25%、50%、75%、
100%投入运行，再结合机组自控实现的压缩机 25%、
50%、、75%、100%四级工况调节，使得每台压缩机
尽量处在经济运行工况范围内。 
⑵、循环水泵采用大小结合搭配，将其中的一台

循环泵换成一台流量只有一半的小泵，小泵设变频控

制；循环水泵工况根据负荷从小到大一次为 Q小的变
频控制、Q大的 60~100%工频控制、Q大 100%加 Q
小变频控制、Q大 100%加 Q大工频控制调节运行。 
末端系统本着相对集中和节省改造成本的原则，

分别对宿舍、俱乐部、办公、食堂设时间控制开关，

根据使用与否随时开关。 
⑶、将其中的一台潜水泵换成一台流量、扬程均

只有一半的小泵，其余换成扬程只有原来一半的小

泵，根据运行观察记录人工控制水泵启停台数。 
⑴~⑶项系统改造，既花费相对很少的成本，又

可以进一步大大降低运行费用。仅就目前投入使用的

一万平方建筑供暖计算，压缩机耗电功率可平均降低

10Kw、循环水泵电功率可平均降低 8Kw、潜水泵耗
电功率可平均降低 10Kw；全部系统科平均降低耗电
功率 28Kw左右，综合能效比（COP）提高 25%左右。
改造费用在之前的节能的基础上两个采暖季(甚至一

年的供暖、制冷)就可以节省出来。 
五、结论： 

1、利用生产余热甚至是低品位的生产余热，采
用余热水源热泵机组空调系统解决工业厂区配套宿

舍、办公冬季供暖，可大大节省初期建厂投资，更可

大幅度降低冬季供暖运行费用，取得节能经济双重效

益。在工业厂区尤其是化学、建材工业密集、生产低

品位余热丰富的鲁中化工地区宜大力推广。 
2、余热水源热泵空调系统，甚至是普通地下水

水源热泵机组，普遍有空调厂家设计施工，设备设计

选型普遍保守过大，通过缜密设计、施工，可以进一

步大幅提高系统系统节能效益。 
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节能建筑动态设计方法的探讨 
云和明 1，李  萌 1，吉亚萍 1，郭训虎 1，吕东岚 2，谢晓娜 1 

（1.山东建筑大学热能学院，济南，250101；2.山东安泰智能工程有限公司，济南  250000） 
［摘  要］本文首先阐述当前节能建筑设计中存在的问题和不足，提出动态设计的理念及方法是可有效解

决节能建筑设计中的关键问题。动态设计方法的核心是通过先进的数值计算方法，准确掌握建筑动态的冷热负

荷，进而基于 CFD和动态模拟软件对空调房间和空调系统进行模拟仿真，并基于热舒适和能源系统优化方法对
设计方案进行优化，确保空调房间的所需冷热负荷“即用即付”，同时保证空调房间热舒适条件下的耗能最小。 

［关键词］动态设计；节能建筑；数值计算；热舒适 
 

一、节能建筑的概念 
温室效应加剧、臭氧层破坏、水资源危机，土地

沙漠化等现象表明，人们所直接赖以生存的自然资源

状况呈指数恶化的趋势。自上世纪 60 年代以来，出
现不少基于生态学原理的建筑理论、方法与实践，已

经逐渐形成了一种独特的、区别于普遍流行的“国际

式”建筑定式的建筑理念，如生态建筑、绿色建筑、

可持续发展建筑、节能建筑。 
节能建筑是探讨以满足建筑热环境和保护人居

环境为目的，通过建筑设计手段及改善建筑围护结构

的热工性能，充分利用非常规能源，使建筑达到可持

续发展的应用研究科学。 
近几十年来，特别是 1973年爆发石油危机以来，

西方发达国家的建筑节能内容一直在不断更新，主要

经历了三个阶段，最初强调“建筑节能”（energy saving
 in buildings）；不久又强调“在建筑中保持能源”(ener
y conservation in buildings)，即减少建筑中能量的散
失；进入上世纪 90 年代，重点为“提高建筑中的能源
利用效率”（enery efficiency in buildings），即以主动性、
积极性地节省能源消耗、提高其利用效率。如今欧洲

已经出现了极为“严格”的零能耗住宅标准（Zero he
ating standard）、零 CO2排放标准（Zero CO2 standar
d）和能源自给标准（Autonomous standard）,并且已
有少数达到上述节能标准的居住建筑投入使用。 
我国建筑界对第三层次的节能概念有较一致的

看法，即在建筑中合理地使用和有效地利用能源，不

断提高能源的利用效率。 
二、传统的节能建筑设计中的不足 
目前，我国正积极倡导节约能源，可持续发展。

建设节能型建筑已被建设部纳入今后城市建设的重

点发展方向，相关的指引、标准和法规也相继出台，

节能建筑设计已成为今后建筑设计的重要组成部分。 

在建筑规划阶段设计人考虑的往往是容积率、日

照间距、空间形态、以及建筑与周边环境协调等问题，

而很少从节能的角度来指导设计，节能设计只有在单

体方案设计阶段才有所重视，从而产生了许多单体设

计难以解决的问题。所以，提倡建筑节能首先应该重

视规划节能。当前根据节能设计标准设计其适用性和

条件又不是很确切，导致设计中无法准确掌握建筑的

实际能耗情况，以至于节能设计不准确。 
在节能建筑空调设计阶段，传统设计往往根据当

地气候条件，而采用不保证 5天的最大冷、热负荷来
进行空调设备的选型和系统方案确定，不能准确把握

空调房间的瞬时所需的冷、热负荷，从而导致系统主

机选择过大从而导致其全年运行在绝大数时间不能

全负荷运行，能源效率低，从而导致不节能。而在系

统方案确定时，往往根据经验，粗略的对比不同方案

的优缺点和投资经济型分析，来确定最终方案，而方

案的实际运行效果、节能与否、匹配性如何都缺乏有

效依据支撑，往往导致系统整体设计不佳，从而能源

浪费严重且空调实际效果差。 
房间的气流组织及最终的温湿度分布是最终影

响房间空调效果的重要因素，而根据规范和节能标准

很难对实际运行的气流组织的温度、湿度、速度分布

准确计算，从而导致房间的温湿度分布不合理，热舒

适差。 
三、节能建筑动态设计的理念 
节能建筑动态设计是基于人体舒适性前提下设

计和控制室内环境空调参数，在室外气象条件实际变

动条件下，借助于空调动态仿真软件，实现在主动节

能技术和被动节能技术作用下，空调的实际需要的冷

热负荷同空调提供相一致，以达到特定空调系统的用

能及运行优化。 
对于空调房间的实际气流组织和空调运行效果，
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可通过基于 CFD（计算流体动力学）软件和动态模拟
软件对其模拟仿真，并同建筑及空调设计相结合，根

据模拟结果调整设计方案，直至空调设计的方案的空

调模拟效果满足热舒适，从而有效确保空调的实际空

调效果。 
通过空调的动态仿真软件和 CFD 软件相结合，

对空调房间进行基于热舒适的动态仿真，获取空调房

间的瞬时冷、热负荷，并通过空调自控技术对空调进

行控制运行，以期实现空调效果和泵与风机同实际管

路联合运行的优化，从而保证实际运行的效果同设计

最大程度保持一致，以真正实现基于热舒适条件下的

空调节能设计效果。 
四、节能建筑动态设计的研究内容 
节能建筑动态设计框架如图 1所示，首先根据模

拟平台中的动态复合计算软件对所要设计的节能建

筑进行动态负荷计算，进而根据负荷进行空调方案的

初步设计，包括冷热源选型及系统方案的初步确定。

而后根据所设计的方案，利用系统模拟软件对整个空

调系统进行动态模拟，以确定系统的运行和节能效

果，并反馈给设计，直至设计运行和节能效果满足要

求为止，从而实现了计算机模拟辅助节能设计方案的

优化，同时模拟还可以辅助进行自控方案的优化，以

简化控制环节和步骤，保证可靠运行同时实现节能运

行。模拟平台由不同种类的模拟软件和程序组合而成

的计算机软、硬件模拟平台，根据模拟平台中的 CF
D软件，还可以对房间气流组织的热舒适和节能效果
进行模拟，从而能够保证人热舒适条件下而系统的运

行能耗最低。根据模拟平台还可以根据实际系统搭建

虚拟的仿真系统，利用现场实际传输的数据而模拟运

算，进而输出结果可辅助节能诊断，进而提出可行有

效的能源改造方案。经过不断的积累，根据不同工程

种类及项目的不同要求，经过实际运行和改进，最终

形成优秀案例库，为以后进行节能建筑的设计方案优

化提供宝贵的经验参考和节约了宝贵时间。 

 

图 1  节能建筑动态设计框架 

1.节能建筑动态负荷的计算 
传统的冷热负荷计算方法是根据当地的气象资料，

主要包括冬夏季的室外计算温度、计算日平均温度、日

较差；而最热天和最冷时刻即对出现概率很小的一部分

或低温时间不与保证。通常将室内参数控制在某个状态

点为室内设计参数，然后根据房间的功能给出一个设计

日的冷热负荷。整个设计过程通常认为空调连续运行，

不考虑历史影响（如蓄冷或蓄热的影响）。 
但传统的设计方法存在很多问题，不能够准确反

映建筑物实际使用和能耗的状况。例如像学校建筑物

在最冷和最热的时候不投入使用，其节假日和工作日

的室内发热量不同，实际应有一个合理的取值范围；

为了节能，公共建筑和住宅空调大多为间歇运行，而

采用分户热计量的采暖也趋向间歇运行；为了准确设

计新型的可再生能源，如地源热泵、冰蓄冷、水蓄冷

或蓄热、相变材料蓄冷或蓄热等均需要准确计算空调

房间或建筑物的全年逐时负荷；而过渡季节需要空调

的特殊功能建筑，例如游泳池的负荷计算就不同于普

通住宅和办公建筑，负荷计算方法需要准确把握全年

的逐时负荷才能保证实际效果能满足设计要求。 
动态设计负荷计算在传统计算所需资料的基础

上，重点掌握室外典型年的气象参数,主要包括焓值
极高年、温度极高年、温度极低年、辐射极高年和辐

射极低年的资料，将室内控制在某个状态点上，根据

舒适性空调还是工艺性空调合理设计室内设计空调

参数，并根据房间功能，给出全年工作日、节假日的

数据，综合考虑空调系统全年启停规律及蓄冷蓄热状

况，输出全年空调房间或建筑物的逐时负荷，从而可

检验空调的全年运行效果，为合理的选择空调设计及

系统方案设计打下良好基础。 
动态负荷的计算可以利用国内外的一些商业软

件，如 Dest, Energyplus, VE, Doe, Equest等。 
2.基于动态负荷的空调设计 
根据不同的技术而有不同的设计方法，像地板辐

射末端、置换通风、地源热泵、水蓄冷、冰蓄冷、游

泳池的设计等，要根据不同的空调形式和使用特点和

运行规律，合理选择冷热源设备，确定系统运行及自

动控制方案，以保证系统安全、可靠、节能运行。 
3.空调模拟平台的搭建 
空调模拟平台如图 2 所示，其功能是对空调房间

进行动态负荷进行模拟计算，对系统的运行效果进行

模拟，同时对系统的能耗和热舒适效果进行模拟显示，

具有故障诊断、节能优化分析、实时动态仿真、实时

监测、自动控制、数据处理、数据存储调用等功能。

因此空调模拟平台可以是由各种计算软件或程序组成

的软件平台，也可以是由数据采集、传输转换设备、
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计算软件和计算机组成的软、硬件半混合仿真平台。

软件平台一般包括动态负荷模拟软件、CFD(计算流体
动力学)软件、动态模拟软件、数据显示转换软件等 

 

图 2  空调模拟平台的功能 

4.系统自动控制和运行 
对空调系统进行自动控制和节能运行是楼宇自

动化系统的一部分，是运用自动控制手段实现空调系

统的运行优化和逻辑控制，其自动控制的判据一般为

基于热舒适的指标或热力学优化指标。因此利用先进

的计算模拟软件可实现自动控制方案的优化，并根据

先进的能源优化理论和空调热舒适理论为系统合理、

节能、舒适的运行提供解决问题的手段和依据。 
5.数值模拟辅助设计和运行 
通过模拟平台对动态负荷、系统的运行效果、气

流组织的舒适性效果进行模拟，模拟结果可有效指导

设计方案的进一步优化，从而使设计在规划阶段使得

建筑物不但满足采光、声学要求，而且通风良好，温

度适宜具有极好地室外微气候环境，进而根据节能要

求，设计选用良好的保温墙体和门窗类型，并根据初

步设计方案进行实际能耗模拟，根据模拟结果再进一

步修改完善直至满足节能效果为止。然后根据整个空

调系统的动态模拟结果优化系统设备选型和运行、控

制策略；同时模拟结果还有助于发现能耗较大的环节

或工艺不合理的环节，从而有助于节能诊断，并进一

步提出合理有效的节能改造方案。 
五、结论 
当然，节能建筑设计是一个复杂的系统工程，涉

及方方面面的问题。上文所提及的动态设计所解决的

问题只是其中的一部分，它们往往通过传统的设计方

法不能很好的解决，这会造成许多的设计漏洞，使建

筑物能耗增加。所以，笔者专门提出动态设计的方法

来解决传统设计所不能解决的难题，基于这种方法而

探讨其有效性和正确性，在此只是抛砖引玉，希望同

行们能多加指正，集思广益，共同探讨节能建筑设计

的新方法。在今后的设计中多研究、多尝试、多积累、

多总结，在有限的条件下将建筑功能与艺术和技术更

好地结合，使建筑设计的各个方面都能体现节能的原

则，努力创造低成本、高效率的节能建筑。 
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流体入射角度对螺旋槽道内液相分布及 
液膜厚度的影响 

刘献飞，王  恒，王  方，李志强，朱彩霞，张浩飞，王仕元 

（中原工学院能源与环境学院，郑州  450007） 
［摘  要］单螺杆膨胀机螺旋槽道内存在多种流型，掌握槽道内两相流动特性膜厚分布对减小气体泄漏，

保证膨胀机高效稳定运行至关重要。本文采用 VOF两相流数值模型，对垂直放置螺旋槽道内两相流动特性及膜
厚分布进行了计算流体动力学分析。根据前期实验获得的螺旋槽内两相环状流的实验数据验证了数值模型的准

确性，揭示了不同液相流体入射角度螺旋槽道内液相工质演变过程，理论分析不同液相流体入射角度下螺旋槽

道外侧的液膜厚度分布规律，发现液相流体入射角度为 0.9倍的螺旋升角时，液膜厚度分布最均匀。 
［关键词］螺旋槽道；两相流；VOF模型；流动特征；液膜厚度 
 

0  引言 
单螺杆膨胀机具有在低温下效率高以及对于工

质的状态不敏感的优点，高压气体、饱和蒸汽、汽液

两相或热液都可作为膨胀工质，大大拓宽了低温热源

利用的温度范围。此外，单螺杆膨胀机所适用的功率

范围在 1kW～1000kW 范围内，克服了传统蒸汽轮机
和燃气轮机不能做小的缺陷。因此，单螺杆膨胀机在

工业节能、可再生能源利用、建筑节能和热泵系统等

众多领域具有非常广阔的应用前景[1]。目前关于单螺

杆膨胀机的研究开发得到了国内外学者的高度重视，

但由于单螺旋膨胀机涉及热力学、传热学、流体力学、

机械设计、材料学及控制等多学科，理论研究难度很

大。从国内外研究现状看，目前仍然侧重于膨胀机的

加工和性能研究[2,3]，对膨胀机螺旋槽道泄露间隙的

液膜流动及分布特性研究数据缺乏、理论不足，而这

正是制约膨胀机效率提高的关键因素[4]。 
螺旋管内两相流动特性相对较小。Murai 等人[5]

说明了空气-水两相流通过螺旋管时，离心加速度对
流动结构分布的影响。Zhu 等人[6]基于双传感器电导

探针研究了离心力对相分布的影响。Zhang 等人[7]研

究了螺旋管内油水分离机理，指出分离效率与旋转半

径、压降、相密度差和液滴直径有关。Colombo等人
[8]采用欧拉模型对螺旋管内气液两相混合流动进行

了数值模拟，得到了离心力对流场和相分布的影响。

Mota 和 Pagano[9]研究了不同流动参数条件和不同管

道几何结构下螺旋管内气相分布。Jayakumar 等人[10]

研究了螺旋管内两相流动时，螺旋管直径和螺距对热

工水力特性的影响。Vashith 和 Nigam[11]研究了两相

流通过螺旋管时的速度分布、平均摩擦系数、相分布

和入口长度。 
我们前期对螺旋矩形通道内环状流的流型演变

和无量纲液膜厚度进行了实验研究[12]，并且基于均相

流模型[13-15]，研究了不同结构参数对两相压降和相分

布的影响，给出了螺旋通道内气液两相流体受离心力

作用后相分布和液膜厚度。考虑到单螺杆膨胀机润滑

油由油泵驱动，单独流入膨胀机间隙，用于润滑和密

封[1]。而目前对于润滑油单独进入间隙后，在螺旋矩

形通道内的相演化行为、界面现象和膜厚分布的研究

还很缺乏，本文利用 VOF 模型，分别定义气相和液
相流动参数条件，给出了膨胀机螺旋槽道内液相演变

规律及液膜厚度分布，这对如何调控膨胀机复杂截面

螺旋槽道内液相流动、相界面特征及液膜厚度，避免

高压气体向低压区域的漏泄损失，保证螺杆膨胀机高

效、稳定运行具有至关重要的理论指导意义。  
1  数值方法 
1.1  螺旋槽道物理结构示意图 
图 1 给出了螺旋槽道及其主要几何参数的示意

图，矩形截面的宽度和长度分别为 a=18mm、b=30m
m。螺旋直径（从通道中心到轴测量）用 D=195mm
表示，两个相邻匝间的距离称为节距 H=306mm，图
中显示半节距 h。螺旋线圈一圈的投影与垂直于轴线
的平面形成的角度称为螺旋角 β[16]。流体入射角度
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（η）是指定义的流动方向与法向边界之间的夹角。
螺旋槽道壁面最靠近线圈轴的一侧称为内侧，反之称

为外侧。转角（θ）螺旋通道任何位置的局部截面与
入口截面平面之间的角度。 

 

图 1  螺旋槽道及其主要几何参数的示意图 

1.2  数值方法 
采用基于流体体积法的三维 CFD 模型求解控制

方程组，采用几何重建方法对气液界面进行重建。该

方案使用分段线性方法表示流体之间的界面，使得两

相流的计算在气体和液体之间具有清晰的界面[12]。采

用有限体积法求解控制守恒和边界条件，进行了数值

模拟。前期我们已经使用了不同的湍流模型来预测螺

旋管内流动的流体力学和热特性，为了更精确地预测

螺旋管内两相流的流体力学特性[14]和提高了螺旋管

内流动的精度，这里选择了重整化群 k-ε湍流模型快
速应变流[17]。 
连续性方程： 

( ) ( ) 0
t

ρ ρυ∂
+ ∇ ⋅ =

∂

r
                     （1） 

动量守恒方程:  

( )( ) ( )
T

qP g F
t

ρυ ρυυ μ υ υ ρ∂ ⎡ ⎤+ ∇ ⋅ = −∇ + ∇ ⋅ ∇ + + +⎢ ⎥⎣ ⎦∂

urv v v v v uv
（2） 

式中，P、g、F、μ 分别为流场中的压力、重力
加速度、作用于系统的物体力和流动流体的粘度。 
上面给出的方程依赖于所有相的体积分数，由性

质ρ和μ隐式表示。在两相系统中，每个单元的密度

和粘度可以估计为： 

1

p

q qρ ρ α= ∑                          （3） 

1

p

q qμ μ α= ∑                          （4） 

通过求解体积分数的标量输运方程，可以追踪两

相之间的界面： 
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α
υ α

∂
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∂

r
                    （5） 

对于液膜流动，表面张力起着重要的作用。FLU
ENT 中的表面张力模型是 Brackbill 等人提出的连续
表面力（CSF）模型[18]。在该模型中，表面张力对 V
OF 计算的贡献是动量方程的源项，由表面张力产生
的体积力可计算为[19]： 

2 l l
l g

F ρσκ α
ρ ρ

= ∇
+

ur
                （6） 

式中，σ 是表面张力系数，k 是根据单位法向散
度定义的自由表面曲率 n̂： 

( )1ˆ nn n n
n n

κ
⎡ ⎤⎛ ⎞

= ∇ ⋅ = ⋅∇ − ∇ ⋅⎢ ⎥⎜ ⎟⎜ ⎟⎢ ⎥⎝ ⎠⎣ ⎦
      （7） 

1.3  数值计算 
本文采用的求解程序是基于商用 CFD 软件 FLU

ENT，网格是使用商业软件 GAMBIT 创建的。图 2
描绘了用于三维计算域的网格（六面体网格和楔形网

格）。在 FLUENT求解过程中使用非稳态求解器，整
个过程物理性质保持一致的，操作环境考虑重力作

用。边界条件是入口分别为气相和液相速度入口，出

口采用压力出口边界，出口方向变量的扩散通量设为

零。在槽道壁面设置了一个稳定、无滑移、无渗透的

边界，并考虑了强化壁面作用处理。压力插值采用压

力交错选项（PRESTO）格式，压力-速度耦合采用压
力隐式算子分裂（PISO）格式，动量方程采用二阶迎
风差分格式，体积分数方程采用 Geo重构格式，动量、
湍流动能和湍流耗散率采用二阶迎风格式。基于两相

流的动态特性，进行了时间步长为 0.0001s的非稳态
数值模拟，连续性、速度、k和 epsilon的收敛准则为
1.0e-5。 
为了更好的获得螺旋槽道内的两相流特征，首先

对各网点精度进了独立性验证。数值模拟的网格测试

考虑了 75104、152478、237162 和 291403 个网格的
计算节点，网格间距分别为 0.0015、0.0012、0.001
和 0.0095。使用不同网格的预测值如表 1所示，结果
表明，0.001 的区间节点比例可以为研究矩形螺旋槽
内的液相占有率和液膜厚度提供可接受的统计精度。 
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（a）                           （b） 

图 2  螺旋槽道的网格特征（a）计算域（b）入口截面。 

表 1  不同网格数下的预测结果比较 
节点 
比例 

节点数 液相占有率 
最小液膜厚 
度 (mm) 

平均液膜 
厚度 

0.0015 75104 0.070443 0.44434 0.5294 
0.0012 152478 0.071532 1.03851 1.1937 
0.001 237162 0.071985 1.12512 1.2839 

0.00095 291403 0.071999 1.12536 1.2871 

1.4  数据处理 
图 3a示出了从商业软件 FLUENT 6.3 的输出获

得的横截面含液率分布的原始图像，为了更好地测量

液膜厚度，采用数字图像处理算法将液膜轮廓与其他

流动特征分离开来。通过设置含液率阈值，得到了两

相流结构中液相的等表面图，在本文研究中液相的阈

值固定为 0.9[20]。图 3b示出了测量螺旋槽道外侧的液
膜厚度的示意图，为了更好地从图片信息中获取液膜

厚度，本文采用了 50倍的放大因子进行测量。 

 

（a）                                            （b） 

图 3  （a）截面局部含气率分布；（b）从气相分离液膜轮廓后液膜厚度的测量 

2  结果与讨论 
2.1  模型验证 

VOF 方法已广泛应用于界面位置的跟踪和界面
现象的求解，并进行了大量的工作[8,11,17]。对于螺旋

矩形通道内的两相流，关于液膜厚度的研究成果并不

多见。数值模型的验证是根据我们以前的研究[12]中环

形流的实验数据进行的。由于离心力的影响，在螺旋

矩形通道的外侧突出了环形两相流的液膜厚度。为了

验证数值解的准确性，根据实验研究，进行了该数值

模拟的结构参数和两相质量流量的计算。图 4给出了
实验和数值模拟所得液膜厚度的比较，图中还显示了

实验数据的不确定度。实验数据与模拟数据的偏差在
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3.79%以内，因此，本研究建议计算模型有足够的精
确度。 

 

图 4  实验和数值模拟的平均液膜厚度对比 

2.2  界面特征的演变规律 
单螺杆膨胀机槽道外侧的液相分布对防止气体

泄漏具有重要作用，图 5给出了螺旋槽道不同横截面
处的含液率分布及演变规律。值得注意的是，当 η=0
时，由于螺旋槽道的节距产的扭曲和流体流动惯性的

影响，流动会发生扭曲，在 y/a=0 位置时可以看到较
大的持液率。随着流动的进一步发展，液体被离心力

作用移向外侧。同时，在初始发展阶段，液体被节距

产生的扭转力作用开始向 y/a=1方向移动。在 θ=60°
角处，液体分布在水平中心线上接近对称，然后，由

于二次流运动的惯性作用，液相的继续向 y/a=1方向
移动使得液相分布不对称[13]，这种现象主要是由于螺

旋通道入口的扭转效应引起的。随着流动的发展，扭

转效应弱于曲率效应，对液体脉动分布的影响减弱。

当 η=0.9β 时，根据数值模拟结果可以发现，扭转效
应对螺旋槽液相分布的影响基本可以消除，主要受到

离心力的作用，螺旋槽的外侧保持较高的持液率。 

 

图 5  螺旋槽道不同横截面处的含液率分布及演变规律（a）η=0；（b）η=0.9β 

2.3  液相入射角度对液膜厚度分布的影响 
从不同 η下的等高线变化可以看出 η对液相分布

具有明显的影响，为了进一步揭示 η对液相分布的影
响，图 6给出了不同 η下的液膜厚度变化规律。从图
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6a可以看出，当 η=0.80β时，液膜厚度在 y/a=0位置
明显较高，因为，这是由于 η较小，流动仍然受到扭
转力的明显影响。随着流动的不断发展，在 y/a=0位
置的液膜厚度先增大后减小，这是螺旋槽道节距产的

扭曲和流体流动中的惯性，使得液体更容易在这一区

域积聚。随着扭转力作用将流体从 y/a=0的位置移到
y/a=1的位置，使得 y/a=1位置的液膜厚度逐渐增大。
当 η=0.85β 时，由图 6b 可以看出，液膜厚度在 y 方
向的不对称性显著减小。当 η=0.90β 时，图 6c 表示

液膜厚度分布基本与均匀一致。当 η 继续增加到 0.9
5β时，如图 6d所示，在 y/a=1区域出现较厚的膜厚
分布。尽管 η的值小于 β，但由于螺旋槽道产生的较
高的二次流导致液体向 y/a=1移动[21]。当 η=β时，如
图 6e表示，y/a=1位置的液膜厚度明显高于 y/a=0位
置。对比不同 θ下测量数据之间的薄膜厚度值可以发
现，由于离心力始终在薄膜表面的法向上，随着流动

的不断发展，外侧壁面薄膜平均厚度逐渐增加[22]。 

     

(a) η=0.80β                      (b) η=0.85β                   (c) η=0.90β 

     

(d) η=0.95β                   (e) η=β 

图 6  不同进口角下液体厚度分布的变化 

3  结论 
本文借助 VOF 多相流模型，数值分析了两相流

体的螺旋槽道内的流动特性，揭示了气液两相界面特

征演变规律及液膜厚度分布规律，理论分析了液相入

射角度对液膜厚度的影响规律，主要结论如下： 
1）VOF多相流模型能够很好地预测螺旋槽道内

液相分布及液膜厚度变化规律，数值模拟结果和实验

测量结果具有很好的一致性。 
2）当液相入射角度为 η=0 时，螺旋槽道内液相

分布呈现明显的波动性，当 η=0.90β时，扭转效应对
螺旋槽液相分布的影响基本可以忽略不计。 

3）不同入射角度下的液膜厚度对比可以发现，
当 η=0.9β 时，螺旋槽道外侧壁面可以获得比较均匀

的液膜厚度分布，当 η=0.9β时，y/a=0位置区域的液
膜厚度较高，反之 y/a=1位置区域的液膜厚度较高。 
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半导体制冷片内参数计算方法研究 
罗勇强 

（华中科技大学环境科学与工程学院，武汉，430074） 
［摘  要］半导体制冷作为一种集合不需要制冷剂、无机械运动部件、无噪音、易于控制等多种优势的非

传统制冷装置，在工程上具有显著的应用价值与潜力，随着材料科学的不断发展，必将对制冷行业的发展提供

新动力。半导体制冷计算中最重要的问题在于其内参数，即塞贝克系数、傅里叶系数与电阻系数的估计，因为

其直接关系到制冷与散热量的计算准确性。本文在推导半导体一维传热方程的基础上，对基于解析与基于实验

经验公式计算内参数的方法进行了对比分析，为不同情况下计算方法的选择提供指导。 
［关键词］半导体制冷；传热分析；参数计算；对比研究 
 

0  引言 

半导体制冷是一种基于热电效应的非常规制冷

方法，其核心基本原理是塞贝克效应的逆效应[1]，即

帕尔贴热效应。采用两种材料不同的半导体相互连接

成一个环路，当有直流电流通过这个环路时，在环路

的两个节点处分别会出现吸热与放热的现象。由于在

节点两端的吸热放热反应，导致两节点之间温差，进

而存在傅里叶导热效应，这种效应的存在是对半导体

制冷的一种抑制，因此在材料设计上需要遏制这种温

差导热引起的热损失。此外，由于电流与半导体内部

电阻的作用，将有一部分焦耳热的产生。于是，在帕

尔贴热、傅里叶导热、焦耳热的共同作用下，半导体

芯片在宏观上表现出一面吸热一面放热的热泵效应，

因此，半导体芯片也被称为热电热泵芯片。由于半导

体制冷所具备独特优势，其已被证实能够为新型建筑

围护结构[2,3]、新型辐射制冷系统[4]、新型新风机[5,6]

等作出贡献。 
1  半导体制冷基本方程的推导 

大多数关于热电热泵的研究直接将热电制冷制

热的控制方程简单地理解为帕尔贴热减去一半焦耳

热和温差热，其中对于为什么对于冷端和热端的热量

计算要减去一半的焦耳热的原因并没有很好地得到

解释与理解。本研究首先将从热电芯片内部 PN结导
电臂进行微元热量平衡方程出发，经过推导得出热电

热泵的控制方程。以下详细推导过程是以推导热电热

泵制冷量为例，制热量的推导过程类似[7]。 
对于横截面积为 A，电阻率为ρTE，厚度为 dx

的微元体，电流强度为 I时，其内部的焦耳热 qJ通过
焦耳定理（1）进行计算，而进入该微元体的热流 qx
与流出微元体的热流 qx+dx分别由式（2）与（3）计

算。 

( )
2

TEJ
Iq Adx
A

ρ⎛ ⎞= ⎜ ⎟
⎝ ⎠

                 （1） 

x
dTq kA
dx

= −                        （2） 

x
x dx x

qq q dx
x+

∂
= +

∂
                   （3） 

将式（1）～（3）进行化简合并可以得到式（4），
这是一维稳态导热控制方程，其热端边界条件假设为

第一类边界条件，温度恒定为 Th，冷端温度未知，可

采用第三类边界条件，如式（5）所示，其中 l 为电
导臂的长度，qc为待求解的冷端制冷量。 

2 2
TE

2 2

d T I
dx kA

ρ
= −                        （4） 

0

( )
(0)

h

c

c P c c
x

T l T
T T

dTkA q q q IT
dx

α
=

=⎧
⎪ =⎪
⎨
⎪− = − = −
⎪⎩

         （5） 

通过对式（4）两边同时进行两次对 x 的积分，
会出现 2个待定未知参数（先假定 qc为已知量），通

过边界条件的两个方程即可完成求解，得到电导臂内

部一维温度分布函数 T(x)如式（6）所示。 
2

2
2 2

2

1 1
1 2 2( )
2

h c h c
I RIT I q KT I R qI R x xKT x

K l I K l I K

α α

α α

+ − + +
= − + +

+ +
（6） 

将 T(0)=Tc 带入式（6）即可得到制冷量 qc的计

算式（7），同理可以推导得到 qh的表达式（8）。 
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21 ( )
2c c h cq IT I R K T Tα= − − −        （7） 

21 ( )
2h h h cq IT I R K T Tα= + − −           （8） 

通过上述详细的推导发现，原公式中“一半”焦耳
热的数值 1/2并不是在推导中用将电导臂分为两半而
计算得到的，而是在对一维稳态导热微分方程的积分

求解中得到的[7]。 
2  半导体内参数的两种计算方法 
2.1  基于解析方法 
与光伏电池厂家所提供的组件参数类似，厂家只

能为用户提供在一定标准状况下的一组简单性能参

数，为了实现热电热泵的系统建模以及在任意热环境

与电力输入情况下的制冷制热性能，必须对所选模块

的内参数进行提取，构建完整的热电热泵数学模型。

本研究选用的是杭州大和公司生产的单级制冷元件，

考虑到系统性能、尺寸与稳定性等因素，选择 9500/
127/060B 型号的热电芯片模块，其出厂参数如表 1
所示，仅具有最大电流、最大电压、最大冷热端温差

以及最大制冷量，厂家控制的标准状况是热端温度维

持在 50℃。 

表 1  热电半导体芯片的厂家参数（Th=50℃） 

型号 9500/127/060B 

最大电流 Imax 6A 

最大电压 Vmax 17.6V 

最大温差ΔTmax 72K 

最大制冷量 Qcmax 57.0W 

尺寸 39.7mm×39.7mm×4.16mm 

首先将方程式（7）中的冷端温度 Tc用 Th-ΔT代
替，利用方程 qc=0（绝热条件）可以解出冷热端温
差表达式（9）。 

ΔT =
α ITh −

1
2

I 2R

K + α I
                   （9） 

然后在方程式（9）对电流 I 求导后取零值，以
求取最大电流值表达式（10），其中参数 Z 为热电材
料的优值系数，Z=α2/(RK)。 

Imax =
1+ 2ThZ −1

α / K
                 （10） 

此外，由热电芯片内的电压 V=IR+αΔT，将式（9）
与（10）带入其中可以得到最大电压值 Vmax=αTh，
然后利用以上结果对热电芯片内参数进行反解，可以

得到内参数的计算式（11） 

α =
Vmax

Th

R =
Vmax

Imax

(Th − ΔTmax )
Th

K =
ImaxVmax

ΔTmax

(Th − ΔTmax )
2Th

⎧

⎨

⎪
⎪
⎪
⎪

⎩

⎪
⎪
⎪
⎪

          （11） 

2.2  基于实验拟合公式 
通过一些学者的研究发现，热电芯片内参数本身

会随着冷端热温度的变化而改变，在本研究中，为了

提高热电芯片制冷制热的计算精度，选择采用文献[8]
中通过实验实测得到的三组内参数与冷热端温度的

回归函数，如式（12）～（14）所示，在公式中所采
用的是内部热电偶 71对，最大工作电流 6A的芯片，
对于具有其他规格的芯片而言，只需要输入相应的内

部热电偶对数 N*与最大工作电流 I*，以及在表 2中
提供的函数系数即可对热电芯片内参数做动态计算。 
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1 1

1 1 1
71

i i
i h i c

i ih c
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T T i i
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⎡ ⎤
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NR T T
I T T i i= =
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表 2  热电热泵芯片内参数温度函数系数值 

参数 数值 参数 数值 参数 数值 

a1 1.33450×10-2 Γ1 2.08317 k1 4.76218×10-1

a2 -5.37574×10-5 Γ2 -1.98763×10-2 k2 -3.89821×10-6

a3 7.42731×10-7 Γ3 8.53832×10-5 k3 -8.64864×10-6

a4 -1.27141×10-9 Γ4 -9.03143×10-8 k4 2.20869×10-8
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3  对比分析 

通过简单的计算对比发现，采用解析式（11）得
到的热电热泵内参数为 α=0.054，K=0.57，R=2.28，
而采用温度函数（12）～（14）计算得到的参数（Tc

=15℃，Th=30℃）α=0.052，K=0.52，R=2.39，两者
之间存在一定的差距。为进一步了解两种计算方法在

不同情况下的差别，开展了一组数值计算对比，其结

果如图 1所示，在工作电流在 1-4A范围内，采用解
析估计的内参数将比温度函数法计算的热电制冷量

偏大，并且随着工作电流的增大，两组计算结果差距

越大。在后续的研究中，热电芯片内参数的温度函数

将被用于光伏热电建筑围护结构[2,9]的能量分析。 

 

图 1  基于解析内参数方法与温度函数方法提取热电内参

数对于系统制冷量的影响对比图（实线计算结果基于解析

方法；虚线计算结果基于温度函数方法） 

4  结论 

本文在详细推导半导体制冷方程的基础上，解释

了一维方程中一半焦耳热的来源问题，在此基础上，

由最大电流、最大电压、最大工作温差等基础厂家所

能提供的参数基础上，解析推导了半导体内参数的计

算公式，并将解析公式与文献中提供的基于实验经验

的内参数计算公式进行对比分析，研究表明，在低工

作电流情况下（2.5A以下），建议选用解析法计算的
内参数，可实现方便且快速的计算。但是在较高工作

电流情况下（2.5A以上），基于解析法计算的结果与
基于实验经验公式计算的结果出现偏差，而且偏差随

着电流的增加而增大，原因主要是内参数随半导体冷

热端温度变化而变化的特性，因此需要采用较为复杂

的经验公式进行计算。 
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面向多联机的高效的 K近邻故障诊断模型 
李正飞，陈焕新 

（华中科技大学，武汉  430074） 
［摘  要］多联机制冷剂充注水平对多联机的高效运行具有重要影响，而现有的多联机系统在实际运行中

很多都存在制冷剂充注量不当的情况，因此本文针对制冷剂充注量故障，提出了一种基于 ReliefF 和 mRMR 耦
合特征选择算法的 k近邻故障诊断模型，首先，利用 ReliefF算法计算出每个特征变量的权重系数W(A)，剔除
权重系数低于阈值的特征，然后利用集成的 mRMR算法选出与目标类别具有最大相关性且相互之间具有最小冗
余性的特征子集。计算最终变量的总权重。最后选取前四个变量建立 k 近邻模型进行故障诊断。K 近邻模型的
最有参通过十折交叉验证和网格搜索获得。该模型对实验数据的诊断准确率高达 100%，对实际在线数据的诊断
准确率均超过 95%。且能同时诊断制热和制冷模式下的故障。因此，本文建立的 k近邻模型具有非常高的进度
和推广价值。 

［关键词］多联机；特征选择；十折交叉验证；制冷剂充注量；故障诊断 
 

0  引言 

制冷剂充注量水平对多联机系统的高效运行影

响很大，据报道，制冷剂充注量减少 25%会导致能效
降低 25%，空调运行能力降低 20%[1]。对于空调系统，

充注量过量和充注量不足都会引起系统性能的下降。

从另外一方面考虑，制冷剂的缓慢泄露增加了氟利昂

的排放，加剧了臭氧层损耗和全球变暖。文献显示，

超过了一般的住宅空调系统存在着制冷剂充注量不

合适的问题[2]。对于制冷剂充注量的精确控制有利于

建筑自动化管理系统中的故障检测和诊断技术。空调

系统的实际使用过程中，如果制冷剂充注量不足和过

量可以及时得到维护，可以使空调系统运行能力和效

率的大大提高。因此，及时诊断出制冷剂充注量故障

不仅有利于多联机系统长时间高效运行，而且保证其

使用寿命。 
多联机空调系统（VRF）是通过控制压缩机的制

冷剂充注量和进入室内换热器的制冷剂流量，适时地

满足室内冷、热负荷要求的高效率制冷剂空调系统。

VRF系统具有控制先进，运行可靠，制冷制热温度范
围宽，设计自由度高，安装方便，占用空间少等优点
[3,4]，在中小型建筑物中得到了广泛的运用[5]。当多联

机安装人员经验不足时，制冷剂充注量不当的风险增

加。因此，建立一个可靠的制冷剂充注量故障诊断模

型对于多联机的稳定和高效运行至关重要。 
对于实际运行中的多联机系统，其自身所安装的

传感器应足以描述系统制冷循环过程。所以根据多联

机现有的传感器采集的运行数据建立制冷剂充注量

故障诊断模型是可行的。本文利用 k近邻算法建立多
联机系统的制冷剂充注量故障诊断模型。通过十折交

叉验证和网格搜索来进行 k近邻模型参数寻优。该模
型仅有四个输入变量，采用实验数据进行训练和测

试，并采用实际在线运行数据对模型进行验证。 
1  故障诊断模型的理论依据 
1.1  ReliefF 特征选择算法 

Relief是一种著名的过滤式特征选择方法，最早
由 Kira等人于 1992年提出[6]。该算法是一种特征权

重算法，基于特征对近距离样本的区分能力赋予特征

不同的权重，权重小于某个阈值的特征值将被剔除。

特征的权重越大，表示该特征的分类能力越大，反之，

则越弱。该算法简单高效，但局限于解决二分类问题。

随后 Kononenko 等人对其进行扩展，得到了 ReliefF
算法[7]。该算法引入了三个重要的改进，可以处理多

类别问题和回归问题，以及数据缺失问题。它不是从

同类和异类样本中各仅选出一个最近邻样本，而是选

出 k个最邻近样本，然后更新每个特征的权重。 
ReliefF算法的伪代码如下所示： 
输入：训练数据集 S和类别 C，最邻近样本个数

k，迭代次数 m。 
输出：预测的特征权重向量W。 
1）初始化特征权重向量W[A]=0.0； 
2）for I =1 to m 
3）从训练数据集 S中随机选择一个样本 Ri； 
4）搜索 k个猜中邻近(nearest hits)Hj； 

5）当每个类 时，从类别 C中搜素 k
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个猜错近(nearest misses) ； 
6）for A =1 to a 

7） ； 

8）end； 
其中 表示样本 Rj和样本Hj关于特征

A的距离；P(C)表示第 C类目标的概率。 
1.2  最大相关最小冗余（mRMR）算法 
最大相关最小冗余(mRMR)算法是一种基于互信

息理论的特征选择方法[8]。其基本思想是以互信息量

的大小作为衡量特征与特征、特征与类别标签间相关

性的标准，从特征空间中搜索与目标类别有最大相关

性且相互之间具有最小冗余性的特征子集。给定两个

随机变量 x和 y，则 x和 y之间的互信息定义为： 
         （1） 

其中， 为随机变量x和y间的相关性系数。 
令 c 为目标类别， 为输入特征

变量集，令 为与目标类别 c有最大互信息值的特征
变量，选取作为第一个变量，并将其添加到特征空子

集 S中，然后选取与目标类别 c有最大相关性且与已
选择的 有最小冗余性的特征变量 ，将其添加到特

征子集 S中。特征变量 应满足： 

   （2） 

重复以上步骤直到得到期望的特征子集。 
最大相关最小冗余算法是一种高效快速的启发

式贪心算法，但是不能保证能找到一个总体最优的特

征子集，可能存在和已选特征子集类似或者比其更好

的特征子集。为了解决这些问题，De Jay N 等人[9]
提出了一种集成的最大相关最小冗余算法，该方法对

原始样本集 S做 k次有放回的重复抽样，得到 k个自
举样本集，然后对每个自举样本集进行最大相关最小

冗余分析，得到 k个期望的特征子集。 
1.3  简单高效的 k 近邻模型 
作为最受关注和成功的有监督分类算法之一，k-

近邻算法(kNN)不仅原理简单，且易于实现，在很多
分 类 问 题 中 均 有 不 俗 的 表 现 [ 1 0 ] 。 令
{ }为 p 维观测值
和与其对应的类别标签 的样本。为

预测一个新观测值 的类别标签 ，首先在已有数

据中找到与 相似的 k 个观测，如 ，

这些观测称为 的近邻。根据 的 k 个近邻的

依函数 计算 。

通常函数 F定义为： 

（3） 

式（3）中 是 的 k个近邻的集合。由
于 k-近邻法将样本包含的 n个观测数据看成 p维特征
空间中的点，所以在特征空间中定义了某种距离，作

为测度与 近邻关系的依据。闵可夫斯基距离就是

常用的一种距离，其定义为： 
       （4） 

当 q为 2时，上式变为欧式距离。对于多分类问
题，k近邻算法指定新观察 的类别标签为其 k个近
邻中占主导地位的标签： 

（5） 

其中 L（·）为示性函数。k-近邻模型中最重要的
参数是近邻个数 K，其数值对模型的性能有很大的影
响。较大的 K值会导致模型的分类边界趋于平滑，预
测误差增大。过小的 K值将导致预测结果受近邻差异
的影响极大，通常预测波动性（方差）较大，稳健性

低。因此，依据对预测误差的接受程度设置参数 K，
是一种可取的方式。 
1.4  参数寻优 
前述可知，kNN训练需要首先确定参数 K。参数

优化即采用一定的方法优化选择 K，以避免过拟合，
从而获得一个推广性能良好的 kNN 模型，用于制冷
剂充注量故障诊断。本文采用网格搜索和十折交叉验

证进行参数优化，如图 1所示。 

训练集

初始化 (K)

子集1 子集2 子集10

i=1

子集i 其余9个子集

训练k-近邻模型

训练好的k-近邻模型

Accuracy i

i=10

CV Accuracy

终止条件

网格搜索

K值已优化的k-近
邻模型

···

随机划分

新的K值

i+1

评估

No
Yes

No
Yes

 

图 1  kNN 训练中参数优化过程示意 

新的 K 值由网格搜索规则产生，kNN 模型训练
过程中需对每一 K值进行十折交叉验证，选择交叉验
证正确率（CV accuracy）最高的 K值。训练集首先
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被随机划分为十个大小基本相等的互不相交的子集，

然后依次用每个子集作为验证集，其余九个子集总体

作为训练集，进行 kNN 模型的训练和验证，一次十
折交叉验证需进行十次训练与验证，用十次验证正确

率的平均值（式 6）作为交叉验证正确率，评价 K值
的优劣。通过交叉验证，模型分类正确率可以更加准

确地反映模型对于“未知”样本或子集的识别性能。 

       （6） 

2  基于 k近邻算法的故障模型 
2.1  数据来源 
实验数据来自某多联机制冷剂充注量实验，该多

联机有一台室外机和 5 台室内机构成，采用 R410A
作为制冷剂，额定充注量为 9.9kg。室外机和室内机
的额定功率分别为 28.0kW和 7.1kW。实验装置的原
理图如图 2所示。 

 

图 2  多联机系统原理图 

实验数据为多联机制热和制冷工况下测得的数

据，实验过程中引入了 9种制冷剂充注量水平，如表
1所示。多联机运行实验工况如表 2所示。 

表 1  制热和制冷模式下的制冷剂充注量水平 
制冷剂充注量 (%) 样本数 (制热) 样本数 (制冷) 故障严重水平

63.84 17787 12393 -3 
75.45,80.00 38380 39197 -2 

84.84 22280 16773 -1 
95.75,103.74 60557 31084 0 

111.72 13451 12767 1 
120.00，130.00 34993 26010 2 

表 2  多联机运行实验工况 
室内环境参数 室外环境参数 

模式 实验条件 
干球温度(℃) 湿球温度(℃) 干球温度(℃) 湿球温度(℃)

低温 10 6 -7 -8 
中温 15 5 2 1 

 
制热 

高温 20 8 7 6 
低温 23 15 31 12 
中温 27 19 35 24 

 
制冷 

高温 32 24 40 26 

采用 4 台与实验系统不同的其他型号的多联机
的实际运行数据进一步验证模型的鲁棒性。这 4台多
联机分别拥有 5、8、11和 12个室内机，其数据如表
3所示。 

表 3  实际多联机系统运行数据 
序号 室外机数量 室内机数量 样本数 故障严重水平 

1 1 5 6845 0 
2 1 8 7428 0 
3 1 11 7028 0 
4 1 12 16411 0 

2.2  数据预处理 
数据预处理通过剔除异常值、死值等影响故障诊

断效率的值，并选取所需要的特征变量，达到提高实

验数据质量，降低数据维数的目的[11]。数据预处理过

程如下： 
a）数据清洗：剔除原始数据集中的常值变量和

异常样本（包括部分数据缺失的样本和观测值明显超
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出正常范围的样本），添加目标类别标签，选取以下

18个变量进行后续的数据处理工作，并将其编号：1
室外温度、2 分配能力、3 目标运行能力、4 当前运
行能力、5 压缩机目标频率、6 压缩机运行频率、7
冷凝温度、8蒸发温度、9压缩机排气温度、10压缩
机壳顶温度、11 化霜温度、12 过冷器液出温度、13
过冷器汽出温度、14 气液分离器进管温度、15 气液
分离器出管温度、16 室外机电子膨胀阀开度、17 压
缩机电流、18压缩机模块温度。 

b）数据标准化：数据之间的量纲差异会影响后
续的故障诊断，采用数据标准化可消除此种差异，标

准化的数学模型为  

，式中 Xi为数据集； 为数据集的期望；

为 Xi方差。 

2.3  基于耦合特征选择算法的 kNN 模型 
基于耦合特征选择算法的 kNN 故障诊断模型采

用 9种制冷剂充注量水平的实验数据来训练和测试，
采用数据集的 3/4来训练，剩下的 1/4数据来测试模
型。并采用实际系统运行数据进一步验证模型的鲁棒

性。利用十折交叉验证和网格搜索来进行参数寻优。

采用多联机 18个关键点的测量数据来建立 kNN故障
诊断模型，这 18 个变量均为多联机系统自带传感器
测得，所以不需要额外添加传感器。通过数据预处理

选出 4个最优变量作为模型的输入变量，训练后便可
以得到 kNN 故障诊断模型，可以对运行中的多联机
系统制冷剂充注量进行评估。具体流程见图 3。 

实验系统运行数据

训练集

子集 1 子集 2 子集 i 子集 10…

i=1

其他9个子集

i+1 子集 i k近邻模型

子集 i的准确率

i=10

平均准确率

是
否

实际在线系统运行数据

测试集 验证集

ReliefF与mRMR耦合

超参数寻优

网格搜索 

终止条件

新参数值

最优模型

最终模型

模型对比

数据预处理

10折交叉验证 

模型的建立，评估和验证  

最终模型

数据预处理和标准化

 

图 3  流程图 

2.4  结果分析与讨论 
2.4.1  特征选择结果 
利用 ReliefF 算法处理标准化后的数据集 S，得

到各个特征与目标类别的相关性权重系数 W(A)，如
图 4所示。剔除权重系数W(A)< 0.15的特征，即编
号为 2、3、4、5、6、18的变量，得到一个候选特征
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子集。然后利用集成的 mRMR 算法输出特征加权后
与目标类别有最大相关性且相互之间具有最小冗余

性的特征子集。根据两种算法得到的变量重要性计算

各变量的平均重要性，得到最终的变量重要性。变量

重要性如表 4所示。 
表 4  mRMR 算法得到变量重要性排序 

算法 变量重要性排序 
mRMR 9 16 12 13 17 14 7 10 8 11 15 1 

ReliefF-mRMR 16 9 12 13 17 7 14 10 15 8 11 1 

 
图 4  ReliefF 算法得到的变量重要性 

 
图 5  特征选择算法对比 

图 5所示为单一的 ReliefF和mRMR算法与耦合
的 ReliefF-mRMR算法的结果对比图，根据变量重要

性选取前 7个变量作为模型的输入变量，分别建立 k
近邻模型，三种模型的参数 K均设置为 7。从图中可
以看出，对于实验数据，三种特征选择算法选出的变

量差别不大，三种 k近邻模型的故障诊断准确率均接
近 100%。对于 4种实际运行的数据，耦合的特征选
择算法选出的变量明显较好，其对应的 k近邻模型的
故障诊断准确率高于其他两种模型。这说明本作品提

出的耦合特征选择算法优于单一的特征选择算法。 
2.4.2  故障检测效果分析 
图 6为基于耦合特征选择算法的 k近邻故障诊断

模型对实验数据和实际系统运行数据的检测结果。从

图中可以看出，本模型对实验数据的制冷剂充注量故

障诊断准确率极高，实验数据中包含了制热和制冷两
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个模式的数据，结果表明：本模型同时诊断制冷和制

热工况数据中的故障，并不会因工况改变而导致模型

的诊断精度下降。同时，本模型对四种不同型号的多

联机系统的实际运行数据也有很高的诊断准确率，这

表明，本模型拥有极好的鲁邦性，能胜任多种类型的

多联机系统的制冷剂重铸量故障诊断。 

 

图 6  故障诊断准确率 

3  总结 

本文通过多联机自带传感器采集的四个变量数

据建立 k近邻故障诊断模型，并采用实验数据进行了
测试，用实际运行数据进行验证，得到结论如下： 

1）采用 ReliefF 和 mRMR 耦合的特征选择算法
进行特征选择，可选出比单一特征选择算法选出的变

量更优的变量。 
2）采用十折交叉验证和网格搜索进行 k 近邻模

型参数寻优，可以有效的提高 k 近邻模型的训练过
程。 

3）采用室外机电子膨胀阀开度、压缩机排气温
度、过冷器液出温度、过冷器汽出温度四个变量建立

模型时。模型对实验数据和实际数据的诊断准确率分

别高达 XXX 
4）建立的模型可以同时应用于多联机制热和制

冷模式，更加符合实际使用条件。 
致谢： 
感谢国家自然科学基金项目（51576074）和空调

设备及系统运行节能国家重点实验室开放基金项目
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自编码器的冷水机组温度传感器故障检测 
郑  悦 1，梁致远 1，李冠男 1，胡云鹏 2 

（1.武汉科技大学，武汉，430081；2.武汉商学院，武汉，430056） 
［摘  要］在冷水机组系统中，温度传感器的测量值是重要的检测指标之一，也是影响机组运行的重要参

数。温度传感器一旦发生故障，就会造成系统的能耗损失和效率降低。本文提出一种基于自编码算法的故障检

测方法，选用 ASHARE RP-1043离心式冷水机组的正常运行数据建立自编码模型，采用遍历取最优参数法，分
别对三组数据进行故障检测，验证自编码算法对于冷水机组传感器故障的检测能力，结果表明：自编码算法对

离心式冷水机组的传感器故障数据检测效果很好，当冷冻水侧温度传感器偏差故障幅值绝对值大于 5F时检测效
率达到 100%。 

［关键词］冷水机组；传感器；故障检测；自编码；算法 
 

0  引言 

冷水机组是空调系统的重要组成部分。实际运行

过程中，常因环境条件及模式的影响而出现不同故

障，造成能源浪费、用户投诉、设备过度损耗[1-2]等

问题。为减少机组故障导致的运行能耗增加和运行效

率降低的发生频率，故障检测和诊断(fault detection 
and diagnosis, FDD)方法作为维持机器正常运行和
及时维护的一种手段显得至关重要。 
近年来，基于机器学习算法分析运行过程数据进

行故障检测的方法应用越来越广泛[3-4]，越来越多的

学者运用不同的方法分析和检测故障。毛前军等[5]基

于 OC-SVM(one-class support vector machine，单类
支持向量机)的方法对低维故障样本下的冷水机组进
行了传感器故障检测；Zhao Y等[6]利用 SVDD(suppo
rtvector data description,支持向量数据描述)的方法
也同样基于低维数据对冷水机组的传感器故障进行

了检测工作；Wang等[7-8]利用 PCA(principal analysis，
主元分析)的方法也基于线性样本对于冷水机组传感
器故障做出了检测，均取得了不错的结果。章浩伟等
[9]基于高维、非线性数据利用自编码网络对风机故障

检测进行了研究，赵洪山[10]等也利用自编码有效的对

风电机组捕捉了早期故障。故本文提出一种基于自编

码算法的冷水机组传感器故障检测，试图有效的对高

维、非线性的冷水机组故障样本进行检测。 
自编码算法，作为一种无监督逐层贪婪学习系统

参数的神经网络[11]，对于大量高维、非线性的数据样

本，可以识别潜在的变量之间的关联。它利用阈值建

立一个边界，在阈值之内的检测为正常数据，阈值之

外则检测为故障数据，可以很有效的将故障数据区分

开来以达到检测目的。然而自编码算法在冷水机组的

传感器故障检测中却少有应用，因此本文提出一种基

于自编码的检测方法，用于检测冷水机组温度传感器

偏差故障。 
1  自编码算法原理 

自动编码器，也就是AutoEncoder(以下简称AE)，
是神经网络的一种，也是数据挖掘技术中的无监督学

习算法的一种[12]。自编码网络有三层，包含数据输入

层，隐含层和数据输出层。其中隐含层由一个实现数

据降维的编码器函数 y=f(x)和一个实现数据重构的解
码器函数 y=g(h)两个部分组成。高维的输入数据到达
低维的隐含层，隐含层会抓住输入数据的特征构成结

构体，使输出结果跟输入数据基本一致，也就是 x=g(f
(x))。然而，如果隐含层内层数过多，甚至超过输入数
据的样本特征，自编码会丧失对数据的降维能力，所

以需要对隐含层数进行限定，使其小于输入层数。 

 

图 1  自动编码器的模型图 
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由于输入数据样本也就是图 1 中输入层 x={x1,x
2⋯⋯xn}(n 为样本的总个数)类型的多样化，在进行
数据输入之前需要对输入数据进行归一化处理，使得

输入数据的特征大小范围压缩到[-1,1]之间，以减少
由于数据类型的变化而导致的对数据特征的捕捉不

足。数据归一化法是神经网络对数据常用的一种处理

方法，本次算法采用的是最大最小归一化处理方法： 

minm

mini
i

xx
xxx~

−
−

=
ax

                      （1） 

式(1)中，xi为 x={x1,x2⋯⋯xn}样本数据中的某
个值，xmin为这组样本数据中的最小值，xmax为这
组样本数据中的最大值。设 f(x)和 g(h)分别为表示编
码函数和解码函数，则这两个过程分别由公式(2)和公
式(3)表达： 

p)'x~(WS)'x~f(h ifi +==                （2） 
q)h(WSg(h)'x~ 1g +==i               （3） 

式(2)和式(3)中，Sf和 Sg是 Sigmoid函数，W为
输入层和隐含层的权值矩阵，W1为隐含层和输出层
的权值矩阵，p和 q分别为隐含层和输出层上的偏置
向量。AE的学习过程实际上就是 S函数对参数W,p,
q的训练过程，输入一个样本，使输出值 x'i尽可能的
接近输入值 xi，其接近程度可表示为式(4)中的重构误
差函数 L(xi,x'i)： 

( ) ( )[ ]∑
=

−−+−=
n

1i
iiiiii 'x1lnx1lnx'x)x',L(x   （4） 

T)sign(L)F(x 2i −=                     （5） 
定义在建模过程中的原始输入样本与其重构样

本的重构误差 L1为 AE建模的阈值 T,决策函数 F(xi)
为检测过程中的重构误差 L2和阈值 T的符号判别函
数如式(5)。若 F(xi)>0，xi 落在阈值之外，被分类为
正类，检测为故障样本；F(xi)<0，xi落在阈值之内，
被分类为负类，则检测为正常样本。 
2  故障检测流程 

AE 算法的故障检测流程主要分为两个阶段：输
入样本建立模型阶段和引入故障数据检测阶段。 
阶段一：输入样本建立模型阶段如图 2左边流程

所示。先用最大最小值法处理数据，将输入数据处理

到区间[-1,1]，再利用标准化之后的输入样本根据遍
历取最优参数法（将隐含层数 h从 1到 8依次选取代
入运行）选取重构误差 L1最小的最优参数 h,建立基
于 AE算法的模型用于阶段二的故障检测； 
阶段二：引入故障的检测流程如图 2右边流程所

示。将测试数据引入故障幅度一定的故障，用如输入

数据相同的方法将数据处理为标准测试集，利用阶段

一建立的模型来进行测试，最后用决策函数判别故障

样本。输出结果为正类的样本为故障样本，反之，输

出结果为负类的样本则为正常样本。 

 

图 2  基于 AE 算法的冷水机组传感器故障检测流程图 

3  实验数据选取及模型优化 
3.1  实验数据与特征选取 
本文选取选用 ASHARE RP-1043 离心式冷水机

组的正常运行数据[13]作为基于AE算法的传感器故障
数据检测方法的有效性。实时故障数据是人为改变了

蒸发器蒸发器出水温度 TEO±5F的幅度变化。具体选
取过程如表 1。 

表 1  基于 AE 的冷水机组故障检测实验数据的选取 
实验数据选取 

数据集 1 数据集 Normal中的 138组训练数据 119组测试数据 
数据集 2 数据集 Normal中的 138组训练数据 138组测试数据 
数据集 3 数据集 Normal中的 138组训练数据 141组测试数据 

以上数据集的冷冻水供水温度设定在 44~45F。
根据能量守恒定律以及测试参数的相关性选取九个

特征变量建立自编码模型，分别为蒸发器进水温度 T
EI，蒸发器出水温度 TEO，冷凝器进水温度 TCI，冷
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凝器出水温度 TCO，压缩机电机消耗功率 Kw，冷冻
水流量 FWE，冷却水流量 FWC，蒸发压力 PRE和冷
凝压力 PRC；其中只分析前四个特征变量的故障检测
结果。 
3.2  引入故障描述 
特征变量 TEI,TCI,TCO 的故障引入是分别在数

据集 1中，根据算法人为设定其八个故障幅值范围，

-10F到 10F，故障间隔为 2.5F。定义故障检测效率为
正类样本的个数与测试集样本总数的比值η。根据其
检测效率来反映自编码算法的检测效果。 
特征变量 TEO 的故障引入是根据传感器实时故

障数据当做测试集，相当于其故障幅度为+5F和-5F，
数据分别位于数据集 2和数据集 3，根据其统计量的
图来反映其检测效果。 

表 2  不同隐含层数下自编码模型中重构误差 L1 的变化范围 
数据集 1 隐含层数 

 h=1 h=2 h=3 h=4 h=5 h=6 h=7 h=8 h=9 
重构误差 L1 0.2665 0.1717 0.1644 0.1112 0.0769 0.0739 0.0678 0.0619 0.0617 

3.3  模型参数优化 
由于自编码定义决定，其隐含层数 h须小于输入

层数，故本文的隐藏层数 h在 1-8的范围内波动，故
选取遍历寻最优参数法，筛选出合理的 h值建立自编
码模型。将 h的值从 1到 8分别代入算法代码中，得
出不同隐含层数下重构误差的大小如表 2，做出折线
图： 

 

图 3  不同隐含层数下重构误差的大小 

图 3可以看出当隐含层数为 h=8时，其重构误差
L1最小，隐含层最大可能的习得了输入样本的特征。
因此，选用 h=8作为本文基于 AE算法冷水机组故障
检测的模型最优参数。将 L1 定义为 AE 模型建立阶
段合适的阈值 T=0.0619，用来判别故障检测阶段的重
构误差 L2。 
4  结果分析 

图 4,图 5,图 6分别为特征变量 TEI,TCO,TCI当 h
=8时的故障检测图。从图中可以看出，特征变量 TE
I 在故障幅度达到±5F 时，检测效率就已经达到 100
%，在故障幅度为 0F 时，也有 10%的检测效率，这
说明基于自编码算法的冷水机组传感器故障检测效

果很好。由于 TCO,TCI 在数值上比 TEI 大，其引入
故障幅度变化梯度不如 TEI明显，但其检测效率如同
特征变量 TEI一样，在 h=8时效果最好。 

 

图 4  特征变量 TEI 当 h=8 时故障检测 

 

图 5  特征变量 TCI 当 h=8 时故障检测 

 

图 6  特征变量 TCO 当 h=8 时故障检测 

在对数据集 2和数据集 3的故障检测中，将特征
变量 TEO重构误差 L2作为因变量，分别运行十次记
录其输入样本的统计量与输出样本的统计量，求其平

均值作图。图 7，图 8分别为其正偏差和负偏差的故
障检测图。可以看到，无论是正负偏差，样本内所有

的故障数据均在阈值以上，说明传感器故障检测效果

非常好，能有效区分故障样本和正常样本。图 7为相
当于 TEO+5F的故障检测，平均阈值 T1为 0.062；图
8为相当于 TEO-5F的故障检测,平均阈值 T2=0.085。 
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图 8  特征变量 TEO 在+5F 的故障检测图 

 

图 9  特征变量 TEO 在-5F 的故障检测图 

5  结论 

本文提出一种基于AE自编码算法的冷水机组温
度故障传感器检测方法，选取了三组不同的传感器故

障数据，对九个特征变量建立对应自编码故障检测模

型，采取遍历取最优参数法选取模型最优参数，运用

优化后的模型对传感器故障数据进行检测，通过对故

障检测结果分析，验证了该方法的有效性，其结论如

下： 
（1）基于 AE 的算法检测对离心式冷水机组传

感器故障具有很好的检测效果。 
（2）AE模型非常依赖隐含层数 h的大小，隐含

层数越大，自编码模型越容易学习到输入样本的特

征，对于传感器故障数据的检测效率也越高。 
综上所述，基于 AE的检测方法可以很有效的运

用于离心式冷水机组传感器故障检测中。这种基于 A
E的传感器故障检测方法虽取得不错的结果，但仍需
在不同工况以及不同类型的冷水机组的传感器故障

中做出检测。 
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应用深度学习算法的压缩机回液故障诊断 
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［摘  要］为提高多联机系统压缩机回液故障检测率，本文首次提出了一种基于深度学习算法（Deep Neu
ral Networks，DNN）的多联机压缩机回液故障诊断模型。故障诊断分为数据变量选取、建立初始模型、DNN
模型训练和故障诊断分类预测四个主要步骤。实验共设置 3 种压缩机状态，选取了 17 个特征变量，建立了深
度神经网络模型。结果表明，深度学习模型能更高效地检测出两种回液故障，准确率高达 99.86%，而且相对于
有监督算法的决策树模型无需相关性分析和剪枝过程，相对于无监督算法的聚类分析算法模型无需相关性和主

成分分析过程，处理过程简便易操作且效率相较于两者分别提高 3.48%和 5.91%。 
［关键词］多联机系统；压缩机回液；故障检测与诊断；深度学习 
 

0  引言 

建筑能耗在世界各国或地区总能耗中占据了很

大比重，其中美国占总耗能中的 39.8%，在欧盟占 4
0%，在中国占 20%[1]。目前我国商业建筑耗能中大约

15%到 30%的能耗是由于维护不善、设备退化和控制
不当造成的，故障诊断与检测（Fault Detection and 
Diagnosis ，FDD）是暖通空调领域的一个重要分支，
一直是研究的热点[2]。压缩机作为多联机系统的关键

耗能部件[3]，出现回液故障时会增加建筑耗能，降低

人体舒适性。此外，在发生严重的压缩机回液时，可

能会导致机械故障，包括电机烧毁和轴承磨损[4]，以

及设定的控制策略紊乱、寿命减少，甚至发生运行事

故等严重后果[5]。 

目前研究多联机系统故障诊断策略一般分为三

个方面，基于模型的故障诊断方法，基于知识的故障

诊断方法和基于数据驱动的故障诊断方法[6]。基于模

型的方法建立了一个在正常情况下的质量和能量守

恒原理的模型，该模型被状态观察者用来检测和诊断

故障[7]；基于知识的方法依赖于领域知识来为故障诊

断与检测（FDD）构建专家规则，提出了专家规则来
评估代表故障的异常变量[8]；在基于数据的方法中，

多联机的 FDD 的数据挖掘算法如支持向量回归，关
联规则，分类和回归树，贝叶斯信念网络等。针对室

外换热器，LI等[9]将基于密度的应用空间聚类与噪声

算法和分类回归树算法相结合，结果可识别 98%的污

垢数据。LI等[10]提出了一种基于支持向量回归的 VR
FS制冷剂充注量模型，总体预测误差在 5.53%之内。
GUO 等[11]利用优化后的反向传播神经网络对实验数

据进行处理，将故障诊断率正确率提高到 96.40%。
张善兴[12]等提出 GA-BP 优化模型可以有效分离出 8
种故障，较 BP 模型有更好的故障诊断性能，准确率
提高至 90.7%。LI等[13]提出了一对基于特征选择方法

的加权 k-最邻近模型,在冷却和加热模式下正确率分
别达到 97.9%和 99%。根据以上研究发现，目前针对
压缩机的回液故障研究只有王江宇等[14]提出的有监

督学习算法决策树进行故障诊断，周镇新等[15]提出的

用无监督学习算法聚类分析进行压缩机回液故障诊

断，虽然两者分别采用了有监督算法的决策树和无监

督算法的聚类分析，但是过程复杂，需要进行剪枝处

理和相关性分析以及主成分分析剔除变量后才能进

行建模处理。因此，怎么寻找更为高效的故障诊断模

型变得格外重要。 
基于数据模型的深度学习算法已应用于故障诊

断、能耗预测等方面，如 LEE 等[16]提出的基于深度

学习的空气处理装置故障检测与诊断，诊断模型的准

确率为 95.16%，该模型利用深度学习来降低建筑中
采暖、通风和空调系统的能耗；JUN等[17]提出了采用

变量选择过程的深度学习方法进行预测加热和冷却

系统的能源性能；GUO 等[18]提出的基于深度学习的

建筑节能变制冷剂流量空调系统故障诊断，其故障诊

断正确率可达到 97.7%。而目前深度学习算法用于压
缩机回液的故障诊断目前还没有人研究。根据以上分

析，笔者提出一种结合无监督算法和有监督算法的深
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度神经网络算法，研究表明深度神经网络算法检测压

缩机回液故障的准确率更高，而且相较于其他算法更

加高效地处理大批量数据，不需要用主成分分析（Pr
incipal Component Analysis，PCA）降维或者相关性
分析等方法特征变量分析等步骤，大大节省了故障诊

断时间。 
1  工程项目背景 

对于多数空气调节系统而言，冬季工况与夏季工

况相比蒸发温度低，制冷剂蒸发速率小。因此在制冷

剂充注量相同的情况下，压缩机回液故障更倾向于发

生在制热工况下[14]。所以本文进行的实验操作均是在

制热工况下完成的[15]。图 1所示为多联机系统结构。
该多联机( Variable Refrigerant Flow，VRF) 系统由
右边 5 台室内机，左边 1 台室外机组成。VRF系统
采用 R410A 制冷剂，标准充注量为 9.9 kg。在制热
工况下图中过冷器不工作。带箭头的红色虚线表示故

障 1( Fault#1) 引入方式，即在气液分离器前引入高
压制冷剂；带箭头的黑色虚线表示故障 2(Fault#2) 引
入方式，即充注 140%的过量制冷剂。图 1中表示出
了部分传感器，数据采集软件将系统传感器采集到的

数据每 3 s 记录一次，并保存到 PC 客户端。正常( 
Normal) 、故障 1( Fault#1) 和故障 2( Fault#2) 工况
的实验参数: 室内环境温度设定为 22 ℃，室外环境
温度为 7℃，室内机开机 3台，实验共获得数据 215
22 条，各工况数据量如表 1所示。 

表 1  试验参数及数据
[15]

 

工况 
室外环境 
温度/℃ 

室内环境 
温度/℃ 

室内机 
开启台数 

数据量/条 

正常 7 22 3/5 9348 

故障 1 7 22 3/5 6336 

故障 2 7 22 3/5 5838 
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图 1  多联机系统结构 

2  基于深度神经网络的回液故障诊断 
2.1  研究方法 
深度神经网络(Deep Neural Networks，DNN) [19]

是由感知机构建的一种比较成熟的深度学习模型，它

可以提取训练数据的潜在属性。DNN 按照不同层的
位置划分可以分为三类，输入层、隐藏层和输出层，

如图 2所示。 

输入
输出

1( )l l l la w a bσ  

lw
l

输入层

隐藏层 隐藏层

输出层

 

图 2  DNN 网络结构图 

本文中 DNN通过隐含层的数学运算以学习特征
表达输出，前一层网络的输出作为下一层的输入，其

表达形式如（1）式所示：  

( 1)( )l l l la w a bσ -= +                  （1） 

式（1）中，a 是 DNN 的输出，本文中表示预
测的故障诊断分类标签。上标 l 表示网络的层数，w
 和 b 分别表示对应的权重矩阵和偏倚向量，σ是激
活函数。ReLU激活函数如（2）式所示： 

( ) max(0, )xσ ⋅ =                     （2） 

在 DNN 的输出层，本文采用 Softmax函数对输
出结果进行分类。Softmax 函数模型主要用于多分类
问题。Softmax函数表达形式如（3）式所示： 

3

1

( )
i

i

Z

i Z
i

ea
e

σ
=

=
∑

                    （3） 

DNN 通过反向传播求解最适合的神经网络参
数，也需要选择一个损失函数来度量神经网络训练的

输出和真实值的误差。损失函数如下式（4）所示: 

ln ( )σ= −∑ l
loss i i

i
f y z                 （4） 

式中: loss 刻画的是 DNN 网络输出的预测值
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与真实故障标签之前的差距，yi表示真实样本。本文

设置 3个样本标签，分别表示正常运行情况，故障 1
运行情况和故障 2运行情况。文中使用 one-hot编码
[20]处理样本标签 y，因此，将式（4）进一步化简，
得到： 

ln ( )σ= − l
loss if z                       （5） 

当 loss 值足够小时，代表模型预测结果与真实
结果近似接近，循环迭代之后，此时模型训练完毕。

为了验证模型准确率，向训练后的模型输入测试集，

最终输出压缩机回液故障分类。 
本文选取原始数据中的 17个变量为输入变量，

对每一个变量数据进行归一化处理。文中搭建的核心

网络模型是由输入层、隐藏层、输出层组成，其中输

入层由 17个神经元组成，对应数据集中的 17个特征，
作为输入向量；经过测试，隐含层选择两层，且第一

层包含 17 个神经元，第二层包含 150 个神经元；输
出层由 3个神经元组成，对应数据集的目标变量的类
别个数，输出层选择 softmax 激活函数，用于解决多
分类问题而创建。在文中所用模型中，我们选择的神

经元激活函数为 ReLU函数，迭代的优化器选择 Ada
m，最初各个层的连接权重和偏重是随机生成的，每
次模型训练 50 次。最终按照以上模型参数，对测试
集数据进行故障诊断测试。 
2.2  回液诊断流程 
图 3是基于 DNN的压缩机回液故障检测与诊断

的流程示意图，其主要由数据获取，变量选取，数据

归一化处理，训练集和测试集划分，深度神经网络建

模和故障诊断、模型评价 7个步骤组成。 
（1）数据获取 
如图 1 所示首先通过多联机实验平台中的各类

传感器，实时采集实验的各类变量的参数，于此同时

数据实时传输到 PC端，然后数据采集软件会对获得
的数据进行集成操作。 
（2）数据变量选取 
由于深度学习算法相较于其他普通算法，有更

强大的拟合能力，在从实验采集的数据剔除异常值

之后，本文根据专家知识，剔除不相关的变量，保

留了共 17个变量，分别为压缩机工作频率、模块高
压、模块低压、压缩机排气温度、压缩机机壳温度、

过冷器气出温度、过冷器液出温度、汽分进管温度、

汽分出管温度、过冷器膨胀阀开度、压缩机电流、

压缩机电压、室外风机电流、室外风机电压、风机

模块温度、室外风机工作频率、室外机制热膨胀阀

开度。 
（3）数据归一化处理 
数据归一化将有量纲的表达式，变换为无量纲的

表达式, 适合对数据进行综合对比评价。[21]。这里采

用最大-最小标准化方法：设 maxx 和 minx 分别是最大

值和最小值，将每一个原始值 x 通过最大-最小标准
化映射到区间[0,1]的值，公式如式(6)： 

( )
( )

Min

Max Min

x x
X

x x
-

=
-

               （6） 

（4）划分训练、测试集 
经过数据预处理过程后，共获取数据采样点为 2

1,522 个，分别选取各类标签的 70%的数据作为训练
集，其余 30%作为测试集。 
（5）用深度神经网络对数据进行建模 
本文中 DNN模型都是基于 Python 3.7中的 Ker

as和TensorFlow库实现的，采用深度学习DNN算法，
建立深度学习诊断模型。 
（6）故障诊断 
将不含数据标签的数据，在深度学习模型中通过

分析，进行故障判定，得出分类结果。然后将其实际

标签与预测分类标签通过混淆矩阵进行对比，计算得

出预测总准确率和两种故障下的命中率。 
（7）分类结果误差评价标准 
故障诊断常用评价指标[17]包括两个，分别为准确

率( Correct Rate，CR)和命中率(Hit Rate，HR)。表 2
中给出了多故障分类的混淆矩阵，准确率和命中率均

可用混淆矩阵计算得出，准确率和命中率越高则表示

模型效果越好。故障诊断准确率(CR)定义为测试数据
中正确分类样本占总样本的比例，用于评价故障诊断

模型的整体性能,如公式（7）； 

                （7） 

命中率(Hit Rate，HR)定义为某一类故障的预测
发生样本在所有发生样本中所占的比例，如公式（8）。 

3
1 2 31

ii ii
i j

i i iijj

P PHR
P P PP=

=

= =
+ +å          （8） 
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表 2  多故障分类混淆矩阵 

预测标签 
真实标签 

类别 1 类别 2 类别 3 

类别 1 P11 P12 P13 

类别 2 P21 P22 P23 

类别 3 P31 P32 P33 

2.3  诊断分类 
将测试集数据转换成三维形式，输入得到 DNN

分类预测标签值，再与真实标签值进行对比。采用 p
redict-classes分类预测函数对测试集进行预测分类，
然后画出混淆矩阵，计算得出预测各类别的准确率。 
3  故障诊断与结果分析 
3.1  诊断结果 
本文新提出的 DNN模型因为其整体预测结果与

原始数据都有着稳定、准确的拟合，表现出优秀的诊

断分类能力。这也可以从算法原理方面得以解释，深

度神经网络模型中层与层的神经元即特征变量之间

进行全连接，且在不断反向传播过程中调整阈值和权

重，不断迭代缩小训练误差，针对于非线性数据和大

批量数据有很强的拟合效果。本文针对压缩机回液故

障的诊断过程中 DNN模型 loss值为 0.0051，准确率
高达 99.86%。 

多联机系统

数据采集

数据集成

数据整理

数据筛选

选取变量

剔除异常值

归一化处理

深度学习DNN
模型建立

回液故障诊断

正常 故障1 故障2

模型调参优化  

图 3  回液故障诊断流程 

文中根据三类标签的前 70%作为训练集数据训
练模型，用其他 30%的数据作为测试集检验已经建立
好的深度神经网络模型的训练效果。该模型在训练集

与测试集诊断结果如表 3和表 4所示。结果表明，模
型训练集与测试集总准确率误差仅为 0.14%，模型鲁

棒性较强。此外，采用训练集进行建模过程中，各类

诊断结果均高达 100%，进一步体现了本文所提出的
深度网络模型极强的拟合与故障诊断能力。在测试集

中，诊断误差主要出现在对“故障 1”类型的误诊上，
误诊率为 0.42%。主要成因为，部分“故障 1”类型
数据被深度网络模型诊断为“正常”类型，出现误诊。

但是无论从诊断率还是错误绝对个数而言，都在故障

诊断模型容错区间内。 
表 3  模型诊断结果训练集混淆矩阵 

分类结果 

训练结果 正常/

条 
故障 1/条 故障 2/条

命中率

正常/条 6544 0 0 100.00%

故障 1/条 0 4435 0 100.00%实际标签

故障 2/条 0 0 4087 100.00%

表 4  模型诊断结果测试集混淆矩阵 

分类结果 
测试结果 

正常/条 故障 1/条 故障 2/条
命中率

正常/条 2798 1 0 99.96%

故障 1/条 6 1900 2 99.58%实际标签

故障 2/条 0 0 1749 100.00%

3.2  结果分析 
为了进一步作证用深度神经网络 DNN的回液故

障诊断结果准确率的可信度，本文将诊断结果与决策

树算法和聚类分析算法从原理和诊断准确率两方面

进行了比较（如表 5 所示），且绘制了三种模型诊断
结果比较图，如图 4所示。 
决策树算法是有监督算法，但其树深度有限，一

般只能用 2~3 层，从根节点开始一步步走到叶子节
点，数据中的小变化会影响结果，模型不稳定，不能

保证全局最优解，适用于小数据以及线性数据，针对

非线性数据处理效果不如深度神经网络，拟合效果不

好。从图 4 中也可以看出，DNN 模型诊断准确率比
决策树模型提高了 3.48%，其中正常数据的命中率分
别提高了 5.22%，“故障 1” 的命中率分别提高了 2.
66%，“故障 2”的命中率提高了 5.26%。 

聚类分析（Clustering）是无监督模型，事先无
需知道所需判断数据的标签值，模型的建立过程不断

选择变量中与聚类中心最近的点，对于非线性数据，

聚类模型无法考虑到不同特征变量的权重，这就使得

聚类模型对非线性数据复杂情况划分效果差。从图 4
中也可以看出，DNN 模型诊断准确率比聚类分析算
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法提高了 5.91%，其中正常数据的命中率分别提高了
2.64%，“故障 1”的命中率提高了 11.67%，“故障 2”
的命中率提高了 4.5%。 

表 5  算法模型比较表 

算法 流程 特点 

DNN 建立模型，诊断分类 
有监督算法，大批量非线性数

据 

CART 
变量相关性分析，建立模型，诊断分

类 

有监督算法，树深 2-3层，需

要剪枝处理 

PCA-

CL 

变量相关性分析，主成分分析，建立

模型，诊断分类 
无监督算法，根据距离分类

明显可以看到 DNN模型的诊断精度相比以往的
研究决策树（Classification and Regression Tree，C
ART）、PCA-Clustering在各种分类结果中有了很大的
提高。以上结果也证明了深度神经网络可用于诊断压

缩机回液故障中，且效果很好。因此可以认为基于 D
NN的压缩机回液故障诊断模型能够在无需过多进行
特征变量处理和针对特征变量进行主成分分析降维

处理的情况下，能很好地处理非线性数据，诊断出压

缩机回液故障且分类准确率高。 

总准确率 正常 故障1 故障2
80

84

88

92

96

100

准
确

率
/
%

 DNN
 CART
 PCA-CL

 

图 4  DNN 模型与各算法模型诊断结果比较图 

4  结论 

本文应用了深度学习算法中的深度神经网络（D
NN），对多联机系统的压缩机回液故障进行故障诊
断。研究通过多联机中压缩机回液故障实验获取数

据，选择 17 个特征变量，建立深度神经网络模型。
通过模型的训练、测试与层数设计等过程，得到最终

模型，并将其用于压缩机回液故障诊断，得出如下结

论： 
1）深度神经网络融合有监督学习算法和无监督

学习算法，结构简单，准确率高。压缩机回液故障诊

断准确率达到 99.86%，并在“故障 1”和 “故障 2”
的准确率分别达到 99.58%和 100%； 

2）由于深度神经网络对非线性数据的拟合效果
好，可以对任意输入变量进行分类，所以在建模时无

需进行常规的变量相关性分析和 PCA 处理，一定程
度上简化了建模过程，同时提高模型的鲁棒性； 

3）相较于 CART和 PCA-Clustering模型，DNN
模型诊断总准确率分别提高 3.48%和 5.91%，且 DNN
模型相对于有监督算法的 CART 模型无需相关性分
析和剪枝过程，相对于无监督算法的聚类分析模型无

需相关性和主成分分析过程； 
4）本研究算法模型还可以推广到多联机系统的

其他故障领域以及其他住宅空气处理机组的故障诊

断中。 
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相平衡效应及曲面真空膜基除湿装置的研究 
淳  良 1,2，龚光彩 1,2 

（1 建筑安全与节能教育部重点实验室，长沙  410082；2 湖南大学土木工程学院，长沙  410082） 
［摘  要］分析了真空膜的除湿过程中相平衡效应的重要性。提出了一种新的反演方法来预测相平衡作用

下的表观水蒸气渗透率。此外，建立了一种基于气体动理论和雷诺输运理论的新方法，以研究基于曲面真空膜

的新型除湿装置。结果表明，相平衡对真空膜除湿具有积极的作用，可使除湿效率提高 4.65％〜8.14％。通过
反演方法计算的表观水蒸气渗透率比通过杯式法测量的水蒸气渗透率高约 60％。当曲率半径从 30mm减小到 1
5mm时，凸膜和凹膜的除湿效率分别提高了 1.96％和 1.74％。与凹膜相比，凸膜可提高除湿效率 0.185％~0.41
4％。因此，推荐的弯曲膜是凸膜，因为它可能会增加某些角处的流动边界层厚度。这项工作可以为基于真空膜
的除湿技术领域提供仿真方法和工程设计参考。 

［关键词］相平衡；膜基除湿气体动理论；真空；曲面膜。 
 

1  引言 

空调技术对于创造令人满意的室内环境非常重

要。对于建筑物和某些运载工具，HVAC系统的能耗
始终占相当大的比例[1]。空调负荷包括显热负荷和潜

热负荷。事实上，在许多时候，潜热负荷通常占总负

荷的 20％〜40％[2]，该比率将随着新鲜空气比率和环

境湿度的增加而增加。高效的除湿技术可以明显提高

HVAC系统的节能性能。迄今为止，冷凝式除湿是最
广泛使用的除湿技术，它要求冷冻水的温度低于环境

露点温度[3]。但是，这种低温冷冻水不仅限制了空调

设备的效率，而且还可能影响人体的热舒适性[5]。因

此，这不是除湿的理想方法。固体干燥剂除湿，液体

干燥剂除湿和膜基除湿是三种有前景的除湿技术。当

大量廉价的能源可用于干燥剂再生时，固体和液体干

燥剂除湿技术是经济可行的[3]。基于膜的除湿技术通

过选择性地从环境空气中分离水蒸气来实现除湿[3]。

膜两侧的水蒸气分压差是除湿的主要驱动力。另外，

基于膜的除湿技术体积小，灵活，可以解决液体干燥

剂技术的液滴挟带问题[6]。因此，基于膜的除湿技术

近年来受到了广泛的关注。 
膜是膜除湿设备最重要的组成部分之一。水蒸气

/空气选择性和水蒸气渗透率是两个关键指标。空气
的渗透性可以根据 ISO 15015-1进行测量。但是，对
于水蒸气的渗透性，采用了不同的方法，一般仅有除

湿测试法考虑了真空的影响。但是，除湿测试法只能

获得整个除湿装置内部的膜的平均水蒸气透过率。因

此，建立一种在真空作用下准确测量膜的水蒸气透过

率的新方法很有价值。图 1更生动地说明了真空对膜
除湿装置中传质现象的影响。在热力学中，这种影响

也可以通过相平衡来描述。相平衡表示多相系统中每

个相变所达到的极限状态。如图 1（a）所示，进料侧
的水蒸气分压为 10kPa，透过液侧的水蒸气分压为 5
kPa。进料侧和渗透侧的液压均为 101kPa。但是，在
图 1（b）中，进料侧的水蒸气分压为 10kPa，透过液
侧的水蒸气分压为 5kPa。渗透侧的液压为 10kPa。除
水蒸气外，其他气体均为惰性气体，例如氮气。因此，

图 1（a）和图 1（b）的进料侧和渗透侧之间水蒸气
分压差相等，均为 5kPa，但图 1（a）和图 1（b）渗
透侧的水蒸汽分压力不同，因此它们的实际除湿效果

也应有所不同，因为水分子在较低压力下更容易从膜

上解吸。图 1中传质的差异可归因于相平衡的影响。 

 

图 2  相平衡对传质的影响 

数值模拟方法可以帮助理解膜除湿现象背后的

机理。例如，通过数值评估揭示了进口温度与膜基除

湿再生性能之间的关系[7]。用有限体积法分析了膜的

变形高度对 Nusselt 数的影响[8]。进料速度，相对湿

度，压差和膜材料是除湿性能的关键因素[9]。然而，
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以上这些数值模型主要是从雷诺输运方程推导的。在

许多情况下，雷诺输运方程是合适的，但不适用于真

空环境。如果在真空环境中强制使用雷诺输运方程，

则可能会出现收敛问题。而真空抽气方法可提升膜除

湿效率具有广泛的应用范围[3]。近年来，已有学者证

明了基于真空膜除湿的热力学可行性[10]。因此，需要

一种数值模拟方法来模拟真空膜的除湿。通过这种方

法，可以进一步探索基于真空膜的除湿的传递特性。 

2  物理模型 

图 2显示了物理模型。如图 2（a）所示，潮湿的
空气从入口流出，并在除湿后从出口流出。图 2（a）
中的 2D模型用于研究相平衡的影响。二维模型简单
易行，可通过理论方法验证，因此可用来证明相平衡

的存在。在图 2（a）中，几何尺寸为 2.5mm×100m
m。在除湿过程中，水蒸气通过膜进入渗透侧。 

 

图 3  真空膜除湿装置示意图 

最后，通过真空泵除去水蒸气。在 3D模型中也
会发生相同的过程，如图 2（b），（c）和（d）所示。
二维平面膜除湿装置如图 2（b）所示，进料侧和渗
透侧的几何尺寸均为 20mm×2.5mm×100mm。宽度
为 20mm，长度为 100mm，每个腔室的厚度为 2.5m
m。图 2（c）和（d）是曲面膜除湿装置，其进料侧
和渗透侧的几何尺寸均为 20mm×2.5mm×100mm。
此外，它们具有曲率半径 R。 
3  方法 
3.1  控制方程 
在进料侧，控制方程式是根据雷诺输运理论推导

的，包括质量输运，动量输运和组分输运。 
0vρ∇ ⋅ =

r
                           （1） 

( ) + ( )fv v p gρ τ ρ⋅ ∇ = − ∇ ∇ ⋅ +
r r r
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其中，对于下标 i, 其值为 1表示空气，其值为 2
表示水蒸气。 
在渗透侧，控制方程是根据动理论推导。 
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{ }1,2i∈                             （10） 

膜是连接渗透侧和进料侧的关键部件，膜被假设

为无厚度的表面，气体渗透量由两侧压差和膜的渗透

系数决定。 

( )
i i
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j i j i
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       （11） 
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i jf f f= +                          （12） 

{ }, 1,2 ,( )i j i j∈ ≠                     （13） 

3.2水蒸气渗透率反演算法 
如图 3所示，除湿实验和数值模拟都是反演方法

的重要组成部分。初始水蒸气透过率由杯式法测定，

其值为 4.5×10-7（mol m-2 s-1 Pa-1）。接下来，计算
（1）~（13）。然后，该对过程进行优化，优化的目
的是调节水蒸气的渗透率，以确保模拟的除湿效率与

实验的除湿效率足够接近，如方程（14）（15）所示。
优化目标是实现最小目标函数 ( )wf K 。最大水蒸气透

过率 Kw可以根据实际情况设定，在本文中设定为 4.
5×10-4（mol m-2 s-1 Pa-1）。 

 

图 4  反演算法流程图 

3.3  边界条件 
模型的边界条件如下：入口的速度 0.3m/s, 相对

湿度 90%, 温度 297.15K；出口静压 101325Pa；壁
面为无滑移壁面；在 2D模型中，渗透侧压力为 0Pa，
在 3D模型中，真空泵流量为 35m3/h。 
4  结果与讨论 
4.1  网格无关性分析 
图 4说明了 2D模型中除湿效率与网格数之间的

关系。结果表明，当网格数超过 100000 时，除湿效
率几乎不随网格数而变化。类似地，图 5 显示了 3D
膜除湿模型的网格独立性。在 3D模型中，当网格数
时超过 580000，除湿效率几乎不随网格数变化。最
后，确定 2D和 3D模型的网格数分别为 157500和 5

88162。 
4.2  相平衡作用和表观水蒸气渗透率反演算法 
本模型为层流模型，流场存在解析解。图 6 显示

了截线上的压力分布（厚度=1.25mm），突出了解析解
和数值解的比较。三种结果之间几乎没有差异。这表

明两个平台的数值解足够准确。此外，由两个平台计

算出的水蒸气分压分布如图 7所示。将图 7（a）与图
7（b）进行比较，可以发现 FEM的结果与 FVM的结
果相似。更准确地说，图 8 显示了两个平台的截线上
的水蒸气分压分布（厚度= 1.25mm）。最大相对偏差
在 0.3％以内。进一步证明了数值计算结果是可靠的。 

 

图 5  2D 模型网格无关性验证 

 

图 6  3D 模型网格无关性验证 

 

图 7  截线上数值解和解析解的压力分布（厚度=1.25mm）。 
当忽略相平衡的影响时，本文计算的除湿效率为
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13.65％。然而，文献中通过除湿实验获得的除湿效
率约为 18.30％~21.79％[9]。显然，实验结果与模拟结

果之间存在很大的差异，并且该差异意味着相平衡对

除湿有很大的影响。理论上，相平衡的作用有利于水

分子从膜表面的释放。因此计算结果表明，由于相平

衡的影响，除湿率提高了 4.65％~8.14％。 
然后，本文将讨论第二个问题，即在相平衡的影

响下如何准确获得水蒸气渗透率。实验方法[9]和反演

方法的结果示于表 3。显然，反演方法计算的除湿效
率与实验测得的除湿效率非常相似。然而，通过反演

方法计算的表观水蒸气渗透率高于通过杯式法测量

的水蒸气渗透率，并且差异超过 60％。从水蒸气透
过率的尺寸（mol m-2 s-1 Pa-1）可以发现，水蒸气
透过率是单位压差的物理术语。因此，如果不考虑相

平衡的影响，压差将不会影响水蒸气的渗透性[9]。但

是，杯式法的实际结果与反演方法的结果相差 60％
以上。反演方法考虑了相平衡的影响，但是杯式法没

有考虑这种影响。因此，根据杯法和反演法结果的差

异，相平衡的影响导致水蒸气渗透率的增加超过 60
％。其他学者也观察到类似现象[11]。但是，尚未从相

平衡的角度分析这种现象。 

 

图 8  水蒸气分压在两个平台的截线上（厚度=1.25mm）分布 

 

图 9  在两个不同的数值平台中的水蒸气分压分布：（a）COMSOL Multiphysics（FEM 平台），（b）CFX（FVM 平台） 

表 2  反演算法和实验结果对比 
term value 

水蒸气渗透率(反演算法) 7.25× 10-7mol m-2 Pa-1 s-1 
水蒸气渗透率(杯式法)[9] 4.50× 10-7mol m-2 Pa-1 s-1 

反演算法和杯式法的结果差异 61.11% 
除湿效率(反演算法) 20.61% 
除湿效率(实验测试)[9] 18.30%~21.79% 

4.3  曲面真空膜基除湿装置的传质特性 
该工作的最后任务是研究基于曲面真空膜的除

湿装 
置的传质特性。实际上，这是 3.1节中描述的新

数值方法的应用。 
分析了 3D数值模型的可靠性。图 11显示了平面

真空膜的除湿装置的进料侧和渗透侧的水蒸气分压

分布。如图 9（a）所示，水蒸气分压分布与图 8所示
的分布相似。此外，图 9（b）显示了真空泵的吸力

效果，在中心处存在低压区。在渗透侧，大多数区域

的水蒸气分压为 1.2Pa，这是非常高的真空度。此外，
基于 3D平面真空膜的除湿设备除湿效率为 21.12％。
与实验结果吻合良好[9]，即 18.30％~21.79％。结果证
明了 3D数值模型的可靠性。 
图 10 显示，除湿效率随着曲率半径的增加而降

低。当曲率半径从 30mm减小到 15mm时，凸膜和凹
膜的除湿效率分别提高了 1.96％和 1.74％。另外，在
相同曲率半径下，凸膜的除湿效率比凹膜的除湿效率

高 0.185％〜0.414％。尽管价值很小，但一般的除湿
设备是由本文研究的几个小型除湿设备组装而成的。

因此，轻微的改进也将具有很大的效果。另外，如图

10 所示，随着曲率半径的增大，凸膜和凹膜之间的
除湿效率的差异减小。这是合理的，因为当曲率半径
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为无限大时，弯曲的膜将变成平坦的膜，并且最终效

率为 21.12％。 

 

图 10  进料侧和渗透侧的水蒸气分压分布 

为什么凸膜可以在底角位置集中进行除湿并提

高除湿效率？图11可以从流动边界层的角度回答这
个问题。如图11（a）所示，有边界层区域和主流区
域。在边界层区域，速度小于主流区域。凸膜和凹膜

的边界层内的几何关系分别在图11（c）和（d）中示
出。在此，边界层的厚度为　。显然，凸膜中的　2

比　长，如图11（c）所示。同样，如图11（d）所示，

凹膜中的β2比α短。因此，γ小于 2α 凸膜，γ而大于

2α 凹膜。实际上，γ可以用作角的边界层厚度，γ
等于 2α 在平面膜中。因此，凸膜增加了拐角的边

界层厚度，造成拐角的平均速度较小。一般除湿效率

随着速度的降低而增加，因为当速度较小时，水蒸气

有足够的时间被去除。凸膜会导致拐角处的除湿效率

很高，因此图15（b）中拐角处的水蒸气分压非常低。 

 

图 11  除湿效率和曲率半径关系 

 

图 12  流动边界层内部几何关系示意图

为了进一步说明三种膜的传质规律的差异，图 1
2(a)(b)(c)分别表示凸膜，凹膜和平膜表面的水蒸气分
压分布。这是顶视图。水蒸气在这些膜表面上的分布

特性非常不同。如图 12（a）所示，在水平边缘有两
个面积较大的区域，其中水蒸气分压较低。相反，图

12（b）中的水蒸气分布相对均匀。另外，图 12（c）
所示的水蒸气分布类似于图 12（b）所示的水蒸气分
布。原因是尽管凹膜可以减小流动边界层的厚度，但

是减小的程度非常有限。在极端情况下，由于边界处

的流动边界层厚度始终大于相邻壁处的流动边界层
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厚度，因此只能将流动边界层厚度从减小到α。这种
现象表明膜的弯曲方向对传质过程有很大的影响，这

与流动边界层的分析是一致的。 

 

图 13  水蒸气分压力分布 

5  结论 

本文分析了相平衡在基于真空膜的除湿过程中

的重要性。提出了一种新的方法来预测相平衡作用下

的表观水蒸气渗透率。此外，还采用了基于气体动理

论和雷诺输运理论的新型数值方法来研究基于弯曲

真空膜的新型除湿装置，并讨论了不同弯曲膜的传递

特性。从研究中可以得出一些结论： 
1.相平衡对基于真空膜的除湿具有积极作用。由

于相平衡，除湿效率增加了 4.65％~8.14％。反演法
的水蒸气渗透率高于杯式法测量的水蒸气渗透率，生

长率超过 60％。 
2.可以将基于气体动理论和雷诺输运理论的新

方法应用于计算基于真空膜的除湿井的传质规律。在

物理机制上，这是合理和适当的。该方法的可靠性和

鲁棒性已得到证明。 
3.基于弯曲真空膜的除湿装置可有效提高除湿

效果。当曲率半径从 30mm减小到 15mm时，凸膜和
凹膜的除湿效率分别提高了 1.96％和 1.74％。凸膜对
于除湿更有利。与凹膜相比，可提高除湿率 0.185％~
0.414％。 
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真空膜除湿与空气载能辐射空调耦合系统 
热力学可行性分析 

淳  良 1,2，龚光彩 1,2 

（1 湖南大学建筑安全与节能教育部重点实验室，长沙  410082； 
2 湖南大学土木工程学院，长沙  410082） 

［摘  要］温湿度独立控制空调技术是一项有前景的空调技术。本文提出了一种新型温湿度独立控制空调

系统（VMD-ACERS），它耦合了真空膜除湿技术（VMD）和空气载能辐射空调技术(ACERS)。建立了该系统的
热力学模型，通过该模型确定了 VMD-ACERS系统的影响因素，对比了传统空调系统和本文所提出系统(VMD-
ACERS)的节能性能。结果表明：该系统两个最主要影响因素为冷凝温度和渗透侧的压力。当冷凝温度为 50℃
时，只要渗透侧压力超过 8kPa，VMD-ACERS系统的节能性优于传统风机盘管空调系统。 

［关键词］膜除湿空气载能辐射空调温湿度独立控制 
 

1  引言 

目前，我国空调耗电量占社会总耗电量的 15%左
右，这个比例的平均年增长率超过 20%。温湿度独立
控制空调技术将温度和湿度的控制过程解耦，是一项

比较有前景的高效空调技术[1]。它至少有两方面的优

点：一方面它可以实现温度和湿度的高精度控制，满

足工业生产的需求。另一方面，它可以提高蒸发温度，

从而提高冷水机组的效率。目前，主要采用转轮除湿

和溶液除湿的方法配合相应的制冷技术实现温湿度

独立控制。然而，转轮除湿和溶液除湿往往需要消耗

大量的能量用于除湿剂的再生。此外，由于温湿度独

立控制空调系统提高了蒸发温度，造成了冷冻水和空

气之间的换热温差的减小，为了保障制冷效果，只能

增加换热器面积或者送风量，这将影响空调系统成本

和室内热舒适。 
真空膜除湿技术是一种利用选择性分离膜实现

空气除湿的新型除湿技术，其利用真空泵在膜的两侧

产生压差驱动除湿，该技术可以实现等温除湿，近年

来受到广泛的关注[2]。空气载能辐射空调系统是由本

课题组提出的一种新型辐射空调系统，目前已有许多

工程应用案例，实际应用效果良好。 
将真空除湿技术和冷却技术结合起来是近年来

的研究热点。EI-Dessouky等[4]提出了一种在蒸发制冷

单元前安装真空膜除湿装置的空调系统，该系统不再

需要制冷剂，可以把蒸发制冷技术应用在高湿的环境

中。该装置比传统蒸汽压缩制冷系统节能 86%。Dai
s-Analytic[5]提出了一种称为膜热泵的系统，该系统在

蒸发冷却和除湿的过程中均利用了选择性透过膜。相

关研究表明膜热泵的 COP约为 5.15。最近 Jie等[6]将

真空膜除湿技术和露点蒸发冷却技术结合起来，他们

发现该耦合系统可以将潮湿的环境温度由 24.8℃降
低到 18.5℃。以上技术在热湿环境中的效率很高，具
有较好的应用前景。然而目前很少由文献将真空膜除

湿技术和蒸汽压缩制冷技术结合起来，事实上，该技

术具有更好的环境适应性。本文所研究的新系统（V
MD-ACERS）实现了真空膜除湿技术和蒸汽压缩制冷
技术的整合。 
2  真空膜除湿与空气载能辐射空调耦合系统（VMD
-ACERS）基本原理 

VMD-ACERS 是一种新型空调系统，其基本原
理如图所示。室内空间可以被划分为两个区域。一个

区域是高速低温缓冲区域，第二个区域是低速空调区

域。在 VMD-ACERS中, 空气首先被风机盘管冷，然
后进入缓冲区，最后进入空调区域。在 VMD-ACER
S中，风机盘管仅仅承担显热负荷，潜热负荷由真空
膜除湿装置承担。从 VMD-ACERS的基本原理可知，
该系统的风机盘管没有除湿的任务，故可以提升冷冻

水的温度，这对提高冷水机组的 COP 是有益的。然
而，增加冷冻水的温度会降低风机盘管内空气与冷冻

水之间的换热温差。在维持换热器几何尺寸不变的情

况下，需要增加风量以保障室内冷量的需求。由于系

统中存在金属多孔板，增加风量并不会在空调区造成
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明显的吹风感。以上是 VMD-ACERS 的优点。然而
由于 VMD-ACERS 新增了两部分能耗，其节能性需
要进一步分析。第一部分能耗为真空泵消耗的电能，

第二部分为增加风机盘管风量所消耗的电能。如果新

增的能耗超过了冷水机组的能耗，那么 VMD-ACER
S并不节能。反之，则 VMD-ACERS将是节能的。本
文针对这个问题展开了研究和讨论。 

 

图 1  VMD-ACERS 系统原理图 

 

图 2  传统蒸汽压缩制冷循环的温熵图 

3  方法 
3.1  不同空调系统 COP 模型推导 

3.1.1  传统蒸汽压缩制冷系统 COP模型 
图 2 表示了一个典型的蒸汽压缩制冷循环的温

熵图。由图 2 可知，传统蒸汽压缩制冷循环的 COP
可通过方程（1）计算. 

1 = C A
i

D C

h h
COP

h h
η

−
−

                      （1） 

在已知蒸发温度，冷凝温度，过热度和过冷度的

条件下，A，C两点的焓值可以确定下来，但 D点的
焓值是未知的。本文推导了一个关系式用于确定 D

点的焓值，具体过程如下。 
在图 2中有两条用虚线表示的等熵辅助线，分别

为M1M2和 BB’。M1是 EB的中点。假设饱和气体线
EB为直线。根据图很容易得到方程（2）。 

' '( ) ( )D E D B B ET T T T T T− = − + −           （2） 
在温熵图中，由于在气相区等压线近似平行，我

们可以得到方程（3）。 
'D B C BT T T T− ≈ −                       （3） 

在等压的条件下，方程（4）是成立的。. 

pC dT TdS=                         （4） 

因此, 可以进一步得到方程（5）。 

2 2

' ' ' '

' ( ) = ( ) ( )
B B B B

B E M ME E E E
p p p

T T TT T dT dS dS dS
C C C

− = = =∫ ∫ ∫ ∫  

（5） 
根据微分关系式(6)和麦克斯韦关系式(7),可以得

到方程(8)。 

( ) ( )
T PP T
S SdS dT dP∂ ∂

= −
∂ ∂

               （6） 

( ) ( )
P T P
S V

T
∂ ∂

= −
∂ ∂

                    （7） 

1( ) =( )
T TP P

P P

S V S VdS dT dP dT V dP
T V T

∂ ∂ ∂ ∂⎛ ⎞ ⎛ ⎞= − −⎜ ⎟ ⎜ ⎟∂ ∂ ∂ ∂⎝ ⎠ ⎝ ⎠
 

（8） 
在饱和蒸汽线上，温度和压力的关系满足 Clape

yron方程, 即方程(9)。 
rdP dT

T V
=

Δ
                       （9） 

将方程(9)代入方程(8)得到方程(10)  
1( ) ( )

T P
P

S V rdS dT V dT
V T T V

∂ ∂⎛ ⎞= − ⎜ ⎟∂ ∂ Δ⎝ ⎠
    （10） 

将方程(11)带入方程(10)得到方程(12)。 
1=

P

V
V T

β ∂⎛ ⎞
⎜ ⎟∂⎝ ⎠

                         （11） 

( )
T P
S V rdS dT dT

T V
β∂

= −
∂ Δ

               （12） 

在饱和蒸汽线 BE上方程(13)是成立的。 

( )
T

B B B

PE E E

S V rdS dT dT
T V

β∂
= −

∂ Δ∫ ∫ ∫          （13） 

1 1
( ) (( ) ) ( )

T T
B B BP

P P M ME E E

CS SdT dT dT
T

∂ ∂
= =

∂ ∂∫ ∫ ∫ （14） 

1
( )

B B

ME E

V r V rdT dT
T V T V

β β
=

Δ Δ∫ ∫             （15） 
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将方程(14)和方程(15)代入方程(13)可以得到方
程(16)。 

1 1

1 1 1

[( ) -( ) ]

=( ) [1 ( ) ( ) ]( )

B BP
M ME E

P
M M M E B

P

C V rdS dT
T T V

C T V r T T
T C T V

β

β

=
Δ

− −
Δ

∫ ∫
    （16） 

将方程(16)和方程(17)带入方程(18)得到方程(1
9)。 

2

' '

' =( )
B B

B E ME E
P

TT T dT dS
C

− = ∫ ∫           （17） 

'B B

E E
dS dS=∫ ∫                         （18） 

2 1 1' ( ) ( ) [1 ( ) ]( )P
B E M M M E B

P P

CT V rT T T T
C T VC

β
− = − −

Δ
（19） 

将方程(19)和方程(3)带入方程(2)得到方程(20). 

2 1 1
( ) ( ) ( ) [1 ( ) ]( )P

D E C B M M M E B
P P

CT V rT T T T T T
C T VC

β
− ≈ − + − −

Δ  

（20） 
在已知蒸发温度，冷凝温度，过热度，过冷度的

条件下，结合方程(1)和方程(20)可以计算传统蒸汽压
缩制冷循环的 COP。 

3.1.2传统风机盘管制冷系统 COP 
对于风机盘管制冷系统的 COP 可以通过方程(2

1)计算。 

1 2

totalqCOP
w w

=
+

                       （21） 

冷水机组的耗电量通过方程(22)计算。 

1
1

totalqw
COP

=                            （22） 

其中，w2风机盘管的功率，本文风机盘管的基本

参数由江苏三燕空调设备有限公司提供。利用这些基

本参数可以拟合出风机盘管功率和流量的关系式，如

表 1所示。可以发现，风机盘管的功率和风量之间基
本满足线性关系，具体线性方程所示，这些关系可以

更简洁地表示为方程(23)。最终，风机盘管制冷系统
COP可通过方程(24)计算。 

2 ( )w f Q= (1) 

1

=
/ ( )

total

total

q
COP

q COP f Q+
              （24） 

表 1  风机盘管功率和流量拟合方程 
风盘 流量与功率关系 
FP-68 w2=0.0765Q+36.333（R2=0.998） 
FP-136 w2=0.0677Q +83.667（R2=0.999） 
FP-238 w2 =0.0546 Q +168.833（R2=0.996） 

 

图 3  风机盘管流量和功率关系 

 

图 4  送风量与蒸发温度关系的计算流程 

3.1.3 真空膜除湿与空气载能辐射空调耦合系统
（VMD-ACERS）的 COP模型 
对于 VMD-ACERS, COP 可以通过方程(25)计

算. 

1 2 3

totalq
COP

w w w
=

+ +
                  （25） 

其中，w1是仅仅承担显热负荷的冷水机组功率，
这可以通过方程(26)计算。w3是真空膜除湿装置的耗

电量，这可以通过方程(28)计算。在除湿量满足室内
潜热负荷的条件下，透过膜的水蒸气通量可以通过方

程(29)计算，透过膜的空气通量通过方程(30)计算。
将方程(29)，(30)，(31)代入方程(28)得到方程(32)。
最终，VMD-ACERS的 COP可以通过方程(33)计算。 

1
1

totalq
w

COP
ε

=                           （26） 

s

total

q
q

ε =                              （27） 

1 1

3
2

1 { [( ) 1] [( ) 1]}
1 1

w a

w a

k k
k kw w vac amb a a amb

w vac a vac

k n RT P k n RT P
w

k P k Pη

− −

= − + −
− −

 

（28） 
( )1-

= totall
w

w w

qq
n

M M
ε

θ θ
=                  （29） 

/

w
a

w a

n
n

S
=                             （30） 
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/ = w
w a

a

Pe
S

Pe                             （31） 

( ) 1 1

3
2 /

1- 1[( ) 1] [( ) 1]
1 1

w a

w a

k k
total vac k kw amb a amb

w w vac w a a vac

q RT k P k P
w

M k P S k P
ε
εθ η

− −⎧ ⎫⎪ ⎪= − + −⎨ ⎬
− −⎪ ⎪⎩ ⎭

 

（32） 

( ) 1 1

1 2 /

1- 1( ) [( ) 1] [( ) 1]
1 1

w a

w a

total
k k
k ktotal vactotal w amb a amb

w w vac w a a vac

q
COP

q RTq k P k Pf Q
COP M k P S k P

εε
θ η

− −
=

⎧ ⎫⎪ ⎪+ + − + −⎨ ⎬− −⎪ ⎪⎩ ⎭

 

（33） 
3.1.4VMD-ACERS送风量与蒸发温度关系模型 
传统风机盘管需要承担潜热负荷与显热负荷，而

VMD-ACERS的风机盘管只需要承担显热负荷。总负
荷与显热负荷可以通过方程(34)和(35)计算。 

( ) ( )=total i iq Q hρ Δ                      （34） 

( ) ( )=s p i iq c Q Tρ Δ                      （35） 

同样的，总负荷与显热负荷也可以通过方程(36)
和方程(37)计算。 

( ) ( )( )= −& out in
total w w w i w iq c m T T             （36） 

( ) ( )s i wa iq h F T= Δ                     （37） 

其中，下标 i表示没有采取温湿度独立控制措施
的情况。方程(38)用于计算传热对数平均温差。 

( ) ( ) ( ) ( )
( )

( ) ( )

( ) ( )

( ) ( )
=

ln( )

in out out in
a i w i a i w i

wa i in out
a i w i
out in

a i w i

T T T T
T

T T
T T

− − −
Δ

−
−

    （38） 

( ) ( ) ( ) ( )( ) ( )in out out in
a i w i a i w iT T T T− > −             （39） 

当采用温湿度独立控制措施之后，即采用 VMD-
ACERS 之后，风机盘管显热承担的显热负荷通过方
程(40)计算。 

( ) ( )s j wa jq h F T= Δ                    （40） 
其中，下表 j采取温湿度独立控制之后的情况。

方程(41)用于计算这种情况下的传热对数平均温差。 

( ) ( ) ( ) ( )
( )

( ) ( )

( ) ( )

( ) ( )
=

ln( )

in out out in
a j w j a j w j

wa j in out
a j w j
out in

a j w j

T T T T
T

T T
T T

− − −
Δ

−

−
      （41） 

( ) ( ) ( ) ( )( ) ( )in out out in
a j w j a j w jT T T T− > −          （42） 

由方程(37)和方程(40)可以得到方程(43)。 

( ) ( ) ( ) ( )

( ) ( ) ( ) ( )

s j j j wa j

s i i i wa i

q h F T
q h F T

Δ
=

Δ
                （43） 

由于风机盘管的换热面积并未改变，因此方程(4
3)等效于方程(44)。 

( ) ( )
( )

( )

i wa i
wa j

j

h T
T

h
Δ

Δ =                    （44） 

对流换热系数可以通过 Zhukauskas 方程计算, 
即方程(45)。忽略传热过程流体物性的变化，可以的
到方程(46)。 

0.63 0.36 0.250.27 Re Pr (Pr/ Pr )wNu = (103<Re< 52 10× ) 
（45） 

( ) ( ) ( ) ( ) ( )0.63 0.63 0.63

( ) ( ) ( ) ( ) ( )

Re
( ) ( ) ( )
Re

i i i i i

j j j j j

h Nu u Q
h Nu u Q

= = = = （46） 

将方程(46)代入方程(44)得到方程(47)。 

( ) 0.63
( ) ( )

( )

( )i
wa j wa i

j

Q
T T

Q
Δ = Δ               （47） 

方程(47)表示传热温差和风量的关系。显热负荷
也可以通过方程(48)计算。 

( ) ( )( )out in
s w w w j w jq c m T T= −                  （48） 

将方程(36)和方程(48)带入方程.(27)得到方程(4
9)。方程(50)表示蒸发温度和冷冻水之间的传热温差
为 2.5℃. 

( ) ( ) ( ) ( )( )= ( )out in out in
w j w j w i w iT T T Tε− −             （49） 

o
1 = -2.5 Cin

wT T                         （50） 

方程(34)到方程(50)建立了 VMD-ACERS系统中
送风量和蒸发温度的关系。具体计算过程如图 4 所
示。输入参数包括送风量，供水温度，回水温度，送

风温湿度，回风温湿度。在图 4中，送风量和送回风
状态参数被用于计算总负荷与显热负荷，计算方程为

方程(34)和方程(35)。同时，供水温度，回水温度，
送风温度，回风温度被用于计算未采用温湿度独立控

制时的传热温差，计算方程为方程(38)。相反地，当
温湿度独立控制技术被采用之后，传热对数平均温差

通过方程(47)计算。然后通过方程(41)和(49)计算送风
温度，供水温度和回水温度。最后，通过方程(50)计
算 VMD-ACERS的蒸发温度。 

3.2风机盘管冷却系统与 VMD-ACERS系统的 C
OP对比 
风机盘管冷却系统的基本参数为：送风温度为 1

6℃，相对湿度 95%；供水温度 7℃，回水温度 12℃；
室内设计温度为 26℃，相对湿度为 60%。冷凝温度
为 50℃，过冷度为 10℃，过热度为 5℃，风机盘管
选择为 FP136（风量为 680m3/h）。对于 VMD-ACER
S 系统,显热负荷与潜热负荷与风机盘管冷却系统相
等。膜的选择透过性为 500，其他变量如 Table 2 所
示。 
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表 2  变量范围 
变量 值 

( )vacP kPa  2 4 6 8 10 12 

3( / )Q m h  680 850 1020 1190 1360 - 

4  结果与讨论 
4.1  模型验证 
传统蒸汽压缩制冷装置的 COP 模型是本文工作

的重要基础，为验证模型的准确性，本文对比了计算

结果和文献结果，如图 5和图 6所示，这说明了本文
建立模型的准确性和可靠性。 

 

图 5  蒸汽压缩制冷循环 COP 与蒸发温度关系 

 

图 6  蒸汽压缩制冷循环 COP 与蒸发温度关系 

4.2  风机盘管冷却系统和 VMD-ACERS 系统的性能

对比 
图 7 表示了风机盘管冷却系统和 VMD-ACERS

系统的性能对比。其中，风机盘管冷却系统作为一个

参考标准，用于检验 VMD-ACERS是否节能。在图 1
中，虚线表示当送风量为 680m3/h时，风机盘管冷却
系统 COP。 
此外，当渗透侧压力为固定值的时候，VMD-AC

ERS 系统的 COP 随着送风量的增加而增加。如果渗
透侧压力低于 6kPa，VMD-ACERS系统的 COP总是
小雨风机盘管冷却系统的 COP。因此，如果渗透侧压
力过低，则 VMD-ACERS 系统并不节能。相反地，
当渗透侧压力高于 8kPa的时候，即使送风流量不变，
VMD-ACERS系统的 COP 依旧高于风机盘管冷却系
统的 COP。相关学者研究表明[7]，即使渗透测压力高

达 20kPa，真空膜除湿的除湿效果依旧显著，这证明

了 VMD-ACERS的节能性较好。 

 

图 7  VMD-ACERS 系统的 COP 和送风量的关系 

5  结论 

本文提出了一种新型温湿度独立控制系统，即 V
MD-ACERS 系统，该系统整合了真空膜除湿技术和
空气载能辐射空调技术。本文通过构建 VMD-ACER
S 和传统风机盘管冷却系统的 COP 模型，对比研究
证明了 VMD-ACERS的热力学可行性。 
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某冰蓄冷空调系统测试及性能评价分析 
侯占魁 1，汪道先 2，周  敏 1，宋  晗 1 

（1.中国建筑西北设计研究院有限公司，西安  710018； 
2.西安咸阳国际机场股份有限公司，西安  712034） 

［摘  要］随着蓄冷技术日趋成熟，实际应用项目越来越多，但各项目实际应用的效果参差不齐。本文以

实际项目为基础，对该项目制冷站夏季典型日实际运行情况进行实测，评价该系统整体能效及主要设备性能，

发现系统整体能效低下，冷机、水泵运行效率不高；通过分析发现系统存在运行策略不合理、系统流量欠缺以

及管路系统局部阻力过大的问题，并提出优化改进建议，为系统良好运行提供参考，同时也为下一步系统调适

工作做准备。 
［关键词］冰蓄冷系统；测试；分析；评价；优化 
 

0  引言 

随着我国社会经济飞速发展，电力需求量急剧增

加[1]，电力供应问题日益突出；主要是电力负荷供应

高峰不足而低谷过剩，电力负荷峰谷差大。冰蓄冷技

术的削峰填谷、减少变电设备容量以及提高电网负荷

率的作用使其成为缓解电力供应问题和电力建设的

有效途径之一[2]；我国各地区出台了分时电价、阶梯

电价、尖峰电价和可中断供电电价等一系列的电价优

惠政策，为蓄冷技术的发展与应用带来了机遇[3]。 
截止 2015年，我国已投入使用的蓄冷项目有 11

33项，其中冰蓄冷项目 971个，水蓄冷项目 162个[4]。

但是在实际应用中的蓄冷空调系统的能耗和经济性

差异很大，尤其是冷水机组的能耗是最大的，约占空

调系统总能耗的 40%，部分项目甚至高达 78%[5]。本

文以实测数据为依据，对某冰蓄冷系统的实际运行效

果进行分析，挖掘系统节能潜力，分析系统存在的问

题，提出改进和优化的建议。 
1  项目概况 

该项目为西安某商业广场，其建筑面积约为 23
万㎡，每年供冷时间为 4月~10月，夏季空调使用时
间为 7:00～22:00，空调设计日最大冷负荷 5818RT，
设计日总冷负荷 66535RTh；冷源采用盘管式内融冰
蓄冷系统，供冷面积约为 20万㎡，设计蓄冷量 1840
0RTh，蓄冷率为 28%，空调工况下，乙二醇溶液供
回水设计温度为 5.5℃/10.5℃，冷冻水供回水设计温
度 5℃/12℃；蓄冰工况下，乙二醇溶液供回水设计温
度为-5.5℃/-2.4℃；该系统主要设备配置及参数如表 1
所示。 

表 1  冰蓄冷系统主要设备配置表 

序号 名称 设备参数 数量 

1 
双工况水冷 

离心式冷水机组 

制冰工况：冷量:789RT 

功率:620kW COP：4.48 

空调工况：冷量:1260RT 

功率:846kW COP：5.24 

3台 

2 溶液泵 
流量:950m³/h 扬程:44m 

转速:1480rpm 功率:160kW 
3台 

3 冷冻泵 
流量:950m³/h   扬程:42m 

转速:1480rpm   功率:160kW 
3台 

4 冷却泵 
流量:930m³/h 扬程:30m 

转速:1480rpm  功率:110kW 
3台 

5 冷却塔 
流量:650m³/h 

风机功率:22kW 
6组 

6 蓄冰槽 
单台蓄冰槽蓄冷量：1300RTh 

外形尺寸：7000×3030×3540（h）mm 
16台 

西安地区实行的是单一部制分时电价，不分夏季 与非夏季，西安分时电价具体情况如表 2所示： 



Air Conditioning                     第二十二届全国暖通空调制冷学术年会（2020）文集                    空调 
 

2020年第 10期  |  建筑环境与能源  |  207

表 2  西安地区分时电价 
时段类别 划分时间段 实行电价（元/kWh） 
峰时段 8:00～12:00、20:00～24:00 0.9858 

平时段 12:00～20:00 0.6730 
谷时段 00:00～8:00 0.3603 

2  测试方案 

本次测试主要是针对系统中的主要耗电设备以

及蓄冰槽的运行效果进行测试，测试内容主要包括冷

冻水系统、冷却水系统和乙二醇系统的流量、温度以

及各耗电设备的功率等。 

2.1  测试仪器 
测试过程中使用的仪器如表 3所示，测试仪器精

度符合国家相关测试规范要求，并且在测试前对测试

仪器进行标定。 

表 3  主要测试仪器性能表 
仪器名称 型号 测量范围 测量精度 

手持式超声波流量计 TDS-100H 流速：0.01～32m/s 
管径：15～6000mm 

准确度：±1% 

温度自记仪 TES-1384 温度：-100℃～1370℃ 准确度：±0.05%±1℃ 
数字式钳形万用表 Testo 770-3 直流电压：1～600V 

交流电压：1mV～600V 
直流电流：0.1～600A 
交流电流：0.1～600A 

电压准确度：（±0.8%测量值+3 Digit） 
电流准确度：（±2%测量值+5 Digit） 

2.2  测点布置 
（1）温度测点布置：该系统中的温度测点主要

包括冷机乙二醇侧进出口温度、冷却侧冷却水进出口

温度、板式换热器冷冻水侧及乙二醇侧进出口温度、

蓄冰槽乙二醇进出口温度、蓄冰槽冷冻水进出口温度

等；仪器每 5min 自动采集一次数据，并通过专业软
件将数据导出。 
（2）流量测点布置：该系统中的流量测点主要

包括乙二醇系统流量、冷冻水系统流量和冷却水系统

流量。 

（3）压力测点布置：该系统中的压力测点主要
包括冷冻水系统、冷却水系统和乙二醇系统水泵和局

部阻力部件前后的压力。 
（4）各设备电功率测试测点布置：对系统中主

要耗电设备冷机、冷冻泵、冷却泵、溶液泵及冷却塔

的电功率进行测试，各设备均配有相应的控制柜，在

控制柜中电表接线处，通过数字式钳形万用表进行测

量，可测得各设备的功率。 
系统各温度、流量和压力测点布置如下图 1 所

示： 

 

图 1  测点布置图 

3  系统整体能效及设备性能分析 

本节主要是对系统的整体能效和各耗电设备性

能进行测试，采用相应的系统能效指标评价体系，对

该系统整体能效和各设备运行性能进行评价。 
3.1  系统能效评价指标 
根据国家标准《空气调节系统经济运行（GB/T 
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17981-2007）》（以下简称标准）文件中，所罗列的空
调系统经济运行评价指标适用于该系统，其评价指标

体系[6]如图 2所示： 
本次测试主要是该系统制冷站的实际运行情况

进行测试，空调末端不在本次测试范围内，因此对于

该系统制冷站所使用的评价指标包括冷站能效比、冷

水机组运行效率、冷却水输送系数、冷冻水输送系数

和乙二醇溶液输送系数，各评价指标具体计算方法[6]

如下所示。 
（1）制冷站能效比 EERplant 

                     （1） 

 

图 2  空调系统运行经济性指标评价体系 

式中  EERplant 为制冷站能效比；Q 为空调系统
制备的总冷量，kW·h；∑Nj为制冷系统主要耗电设
备（包括冷水机组、冷却泵、冷冻泵、溶液泵、冷却

塔）的电耗，kWh； 
（2）冷水机组运行效率 COP 

                       （2） 

式中  COP为冷水机组运行效率；Nchiller为冷水

机组的能耗，kWh； 
（3）冷冻水输送系数WTFchw 

                     （3） 

式中  WTFchw为冷冻水输送系数；Nchp为冷冻泵

总电耗，kWh； 
（4）乙二醇溶液输送系数WTFegp 

                     （4） 

式中  WTFegp 为乙二醇溶液泵输送系数；Negp

为乙二醇溶液泵总电耗，kWh； 
（5）冷却水输送系数WTFcw 

                        （5） 

式中  WTFcw为冷却水输送系数；Qcw为冷却水

输送热量，kWh；Ncp为冷却泵总电耗，kWh； 
3.2  测试数据分析 
本次测试选取 7 月 19 日作为系统夏季典型日，

当天室外平均干球温度为 34.6℃，平均湿球温度为 2
7℃。对该系统夏季典型日的制冷量和耗电量进行测
试分析，并利用上文中的评价指标对系统实际运行情

况进行评价。 
（1）夏季典型日制冷站冷量拆分 
通过对系统夏季典型日 7月 19日（0:00—23:00）

冷冻水系统和乙二醇系统的流量和温度测量，计算出

系统逐时制冷量以及冷量的使用和分配情况；该系统

夏季典型日冷量拆分情况如下图 3所示。 
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图 3  夏季典型日制冷站冷量拆分 

通过所收集数据对系统制冷站冷量进行拆分，可

以看出系统在一个蓄释冷周期内的运行情况；夏季典

型日内冷站冷量拆分如图 3所示，可以看出典型日当
天系统的运行模式，分别有冷机蓄冷、蓄冰槽和冷机

联合供冷、蓄冰槽单独供冷三种运行模式。在冷机蓄

冷运行模式下，三台冷机全部开启并满负荷运行进行

蓄冷；联合供冷运行模式下，三台主机全部开启并满

负荷运行进行直接供冷；蓄冰槽单独供冷运行模式

下，冷机停机。 
通过对测试数据分析整理得出，夏季典型日 7 月

19日当天系统总供冷量为 132497kWh，设计日总冷负
荷为 234000kWh；蓄冰槽蓄冷量为 41272kWh，设计
蓄冷量为 64713kWh，实际冰槽蓄冷量约为设计蓄冷
量的 64%；蓄冰槽实际释冷量为 35611kWh，实际释
冷量约为实际蓄冷量的 86%，为设计蓄冷量的 55%。 
（2）夏季典型日制冷站电耗拆分 
通过对夏季典型日制冷站主要耗电设备进行测

试，可以得出系统逐时耗电量情况；具体情况如下图

4所示。 

 

图 4  夏季典型日制冷站逐时电耗变化图 

从图 4中可以看出，夏季典型日系统制冷站各设
备逐时耗电情况，夜间 23:00-8:00主机全部开启蓄冰
模式，蓄冷时长为 9h；在 8:00-9:00和 22:00-23:00两
个时间段内，商场未营业和营业结束，系统停机；在

9:00-19:00 时间段内，三台主机全部开启，与蓄冰槽
联合供冷；在 20:00-22:00 时间段内，开启蓄冰槽单
独供冷。 
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图 5  夏季典型日制冷站电耗拆分图 

 

图 6  夏季典型日制冷站电耗峰平谷时段占比图 

通过对系统的夏季典型日制冷站电耗进行拆分，

从图 5 中可以看出制冷站总耗电量为 65399kWh，其
中冷机运行电耗为 50320kWh，约占整个制冷站耗电
量的 76.9%；冷却泵运行电耗为 4213kWh，约占整个
制冷站耗电量的 6.4%；冷冻泵运行电耗为 3980kWh，
约占整个制冷站耗电量的 6.1%；溶液泵运行电耗为 5
965kWh，约占整个制冷站耗电量的 9.0%；冷却塔运
行电耗为 1059kWh，约占整个制冷站耗电量的 1.6%。 
通过对系统典型日耗电量统计，将耗电量按分电

价时段进行拆分，从图 6中可以看出制冷站在谷电价
时段内耗电量为 20929kWh，约占制冷站总电耗的 33
%；在平电价时段内耗电量为 29371kWh，约占制冷

站总电耗的 45%；在峰电价时段内耗电量为 15098k
Wh，约占制冷站总电耗的 22%；制冷站在谷平电价
时段内耗电量占制冷站总耗电量的 78%，减少了峰时
段用电量，起到了“削峰填谷”作用。 
（3）蓄冰槽蓄冷特性分析 
在夜间蓄冷模式下，测试了系统蓄冰槽的进出口

温度、流量，并计算出蓄冰槽逐时蓄冷量，具体测试

数据情况如下图 7所示： 
从上图中可以看出，蓄冷模式刚开始时，蓄冰槽

进出口温度降低很快，由于这时候主要是降低水的显

热热量，乙二醇溶液温度下降很快；随后主要是降低

水的潜热热量，则温度下降比较缓慢，直至蓄冷结束。

计算出蓄冰槽进出口平均温差为 3.7℃，与设计温差
3.1℃相比，是大于设计温差值，而实际冰槽蓄冷量
约为设计蓄冷量的 64%；可以认为系统中可能存在流
量欠缺的问题，具体问题原因将会下文分析。 

 

图 7  蓄冰槽进出口温度及累计蓄冷量变化图 

（4）系统整体能效及各设备性能评价 
通过上述对系统夏季典型日制冷站逐时制冷量

和耗电量进行拆分分析，利用该标准文件中空调系统

经济运行评价指标，可以计算出该制冷站夏季典型日

运行各项评价指标值，并与标准中要求限值进行对

比；各评价指标值计算结果如表 4所示。 

表 4  各评价指标计算结果 
整体指标 整体指标值 分解指标 分解指标值 

空调工况 2.13 
冷机 COP 

制冰工况 1.85 
溶液泵输送系数WTFEGP 22.74 
冷冻水泵输送系数WTFCHWP 33.29 

制冷站 EERPlant 2.03 

冷却水泵输送系数WTFCWP 42.70 

根据美国采暖、制冷与空调工程师学会 ASHRA
E期刊文章，实际工程中的制冷站运行状况，可根据
其能效比指标划分为四个区域：出色、良好、一般和

亟需改善。其中制冷站能效比指标可采用两种表达形

式：EERPlant或单位制冷量电耗（单位为千瓦/千瓦，
kW/kW）。 
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图 7  美国采暖、制冷与空调工程师学会制冷站能效比标尺 

从计算出该系统夏季典型日制冷站整体能效 EE
R的结果来看，是处在能效比标尺中亟需改善水平；
对于系统中冷水机组运行效率来看，无论空调工况还

是制冰工况下，冷机 COP 都远小于其额定值；根据
标准中给出冷冻水输送系数典型工况下限值为 35，
该系统夏季典型日冷冻水输送系数为 33.29，小于标
准中所给出的限值；同时标准中也给出了冷却水输送

系数在典型工况下限值为 30，该系统夏季典型日冷
却水输送系数为 42.70，大于标准中所给出的限值；
标准中未给出乙二醇输送系数，由于乙二醇系统与冷

冻水系统同属于冷机制冷侧，故其限值可参考冷冻水

输送系数限值，该系统夏季典型日乙二醇输送系数为

22.74，小于其参考限值。 
通过对给系统夏季典型日制冷站整体能效以及

主要设备性能评价，发现实际运行中系统及设备发挥

出的效果均未达到国家标准要求，制冷站能效比 EE
RPlant偏低，设备性能发挥不足。 
4  系统运行问题分析及优化建议 

通过对该系统制冷站整体能效以及主要设备性

能进行评价，发现系统整体能效较低、主要设备运行

性能较差，下面将针对系统出现这种情况的原因进行

分析并给出优化建议。 
4.1  存在问题及分析 
（1）运行策略 
通过对该系统夏季典型日一天运行情况测试，了

解到该系统一天的运行策略，具体情况如下表 5 所
示。 

表 5  夏季典型日运行策略表 
设备开启台数 

运行模式 时间段 
冷机 溶液泵 冷冻泵 冷却泵 

蓄冷模式 23:00—8:00 1#、2#、3# 1#、3# — 1#、3# 
冷机+冰槽联合供冷 9:00—19:00 1#、2#、3# 1#、3# 1#、3# 1#、3# 
蓄冰槽供冷 20:00—22:00 — 1#、3# 1#、3# — 

通过该系统夏季典型日一天的运行策略表可以

看出，系统运行过程中，在三台冷机全部开启并满负

荷运行的情况下，溶液泵、冷冻泵、冷却泵开启了两

台并在工频下运行；同时在蓄冷模式下，23:00～0:0
0时间段内系统进行蓄冰，对比西安峰平谷电价划分
时段，可以看出该时间段属于峰电价时间段内，这样

会导致降低系统的经济性。 
（2）系统流量 
对系统冷冻泵、溶液泵、冷却泵联合运行时，系

统流量情况进行测试，测试结果如图 8所示： 

 

图 8 水泵联合运行系统流量图 

制冷站内设计工况时三台溶液泵、三台冷冻水泵

和三台冷冻水泵并联同时运行，而现场采用两用一备

的运行模式。在设计工况下，冷冻系统设计流量为 2
520m³/h，乙二醇系统设计流量为 2460 m³/h，冷却
系统设计流量为 2280 m³/h。从图 8可以看出，两台
溶液泵并联运行时的流量为设计流量的 48.4%，两台
冷冻水泵并联运行时的流量为设计流量的 61.4%，两
台冷却水泵并联运行时流量为设计流量的 68.1%，并
且三台水泵同时开启时系统流量没有大幅度提升；经

分析后，发现冷冻水系统、乙二醇系统流量严重欠缺。 
（3）管路系统局部阻力 
通过对系统各主要设备能效评价分析后，发现乙

二醇泵输送性能最差，因此，针对系统中乙二醇泵的

效率逐台进行测试，具体测试数据如下表 6所示： 

 

图 9  乙二醇系统水压图 
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表 6  乙二醇溶液泵实际运行性能表 

水泵编号 水泵额定扬程(mH2O) 水泵实测扬程(mH2O) 水泵额定流量(m3/h) 水泵实测流量(m3/h) 水泵额定效率 
% 

水泵效率 
% 

1#溶液泵 44 47 950 629 51 
2#溶液泵 44 47 950 621 51 
3#溶液泵 44 47 950 590 

73 
48 

从上表中可以看出，三台乙二醇溶液泵在工频运

行过程中，实测扬程大于额定扬程，实测流量小于额

定流量，实际运行效率均低于额定效率。通过测得水

泵实际运行流量和扬程，可以确定水泵实际工作状态

点偏离设计工作状态点，引起这种情况发生的的原因

是由于实际管路阻力增大，导致管网特性曲线变陡，

使得水泵工作状态点发生偏移。下面针对乙二醇管路

系统中主要阻力部件进行压降测试，绘制出乙二醇管

路系统水压图，如下图 9所示： 
从上图中可以看出，乙二醇系统中止回阀前后压

降过大，高达 21mH2O；系统中局部阻力部件压降过
大，导致溶液泵效率降低，水泵流量降低，系统整体

能效降低。 
4.2  优化建议 
（1）检修或更换系统局部阻力过大的部件 
通过对该系统测试分析，乙二醇泵效率低下同时

乙二醇溶液系统管路中水泵出口处设置的止回阀压

降较大，导致管网阻力增大，水泵偏离高效区工作，

使得系统整体流量偏低，能效性和经济性较差，建议

对止回阀进行检修或更换。 
（2）制定合理的运行策略 
通过测试分析后，发现系统的运行策略有不合理

之处，三台冷机在全开并满负荷运转状态下，各水泵

都应该全部开启，建议运维人员按照设计要求制定合

理的运行策略，同时也应根据系统负荷变化，及时调

整运行策略，无论是在冷机优先或者蓄冷优先运行模

式下，都要保证冷机在高负荷率下运行，减少冷机在

高峰电价时段内开启时长，并且在白天高峰电价时段

内尽量优先开启融冰供冷。 
（3）完善系统自控功能 
在测试阶段内发现自控系统存在数据显示错误、

传感器缺失、控制反馈失当等问题；配置的功能没有

真正发挥，主要以人为控制为主，缺乏自动运行，群

控功能不健全等；建议对自控系统进行排查现场传感

器，保证数据准确；完善自控界面功能，实现界面展

示与传感器关联；完善自控功能，使系统具备自动调

节和控制功能；更换不带通讯的传感器、增加适需的

传感执行器，能够使系统具备负荷动态实时预测、群

控主动规划，增加 EMS建筑能耗计量监测管理系统，
对建筑能耗在线监测和动态分析。 
5  结论 

通过对实际运行中冰蓄冷系统进行测试分析，制

冷站整体能效比 EERPlant=2.03，整体能效低下，处
于亟需改善水平；同时发现系统运行策略中存在的问

题，冷机运行台数与水泵运行台数不匹配，导致系统

整体流量欠缺，冷量不足，运行效率低；通过绘制乙

二醇管路系统水压图，发现管路中止回阀压降过大，

致使水泵运行效率低，输送能力下降；通过对系统存

在的问题进行分析后，提出系统优化改进建议，为系

统良好运行提供参考。 
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蒸发冷却过程中错列管束外空气-水传 
热传质特性研究 

麻宏强 1,2，刘叶敏 1，宋兴鹏 1，梁  诺 1，王  丽 1，段祥杰 1 

（1.兰州理工大学 土木工程学院，兰州  730050；2.华东交通大学 土木建筑学院，南昌  330013） 
［摘  要］为了进一步揭示外掠管束间蒸发冷却传热传质及压降特性，采用基于 DPM与 wall film耦合的

欧拉-拉格朗日方法，建立了外掠管束间空气-水蒸发冷却传热传质及压降特性分析模型；分析了外掠管束间空气
-水蒸发冷却传热传质及压降特性。结果表明，由于空气焓差和饱和空气焓差的变化，导致传质系数沿盘管高度
方向发生波动，但总体呈降低趋势；在同一工况下，湿空气焓差对传质系数的影响较大，是造成传质系数波动

的主要原因；对流换热系数沿盘管高度变化较小，空气进出口过渡区域对流换热系数最大；同时，外掠管束间

压力损失随盘管高度变化不大，最大压力损失位于空气进口过渡区域。上述结论有助于我们进一步认识外掠管

束间蒸发冷却传热传质及压降特性。 
［关键词］蒸发冷却水膜传热传质  
 

1  引言 

换热管束作为换热设备基本部件，目前被广泛应

用于电厂、石油化工、冶金厂和中央空调等领域[1-3]。

换热管束的换热方式主要包含：外掠管束间单相流对

流换热；外掠管束间多相流蒸发冷却换热，密闭式冷

却塔是后者的典型应用。 
对外掠管束间湿空气-水蒸发冷却的研究方法主

要有实验、理论推导和数值模拟等。在实验及理论推

导方面，早在 1925年Merkel[4]模拟了湿空气-水蒸发
冷却过程，提出了用于其热力设计计算的 Merkel 近
似假设法。随后，Sutherland等人[5]在Merkel方法的
基础上提出了新的计算方法，并与 Merkel 的方法进
行了比较。同时，Parker等人[6]提出了基于喷淋水膜-
管壁间对流换热系数和喷淋水膜-湿空气间传质系
数，建立了外掠管束间蒸发冷却热力计算方法。因此，

许多学者针对上述对流换热系数和传质系数进行了

实验研究。如，Niitsu等人[7]、Mizushina等人[8]、Ha
san等人[9,10]、Heyns等人[11]和 Zheng等人[12]通过实验

研究了外掠管束间喷淋水-湿空气的传热传质特性，
并依据实验结果拟合出传质系数和对流换热系数计

算关联式。同时，Webb等人、Stabat等人[14]和 Chen
gqin R等人[15]基于ε-NTU方法建立了外掠管束间喷
淋水蒸发冷却计算模型。同时，Nasr和 Behfar[16]提出

了一种基于快速设计算法（RDA）的计算模型。该方
法建立了传热面积、喷淋水-管壁间对流换热系数、
湿空气-喷淋水间传质系数及压降之间的关系式，可

直接进行计算，而无需进行大量的反复试算。同时，

Zhou 等人[17]对湿球温度接近 0℃的非额定工况外掠
管束间蒸发冷却热工性能进行了实验研究。Xie等人[1

8]实验研究了喷淋液体为氧化铝纳米流体的密闭式冷

却塔热工性能。综上所述，针对外掠管束间湿空气-
水蒸发冷却传热传质的研究主要集中在喷淋水-管壁
对流换热和喷淋水膜-湿空气传热传质上，因此为了
提高外掠管束间蒸发冷却传热传质的设计进度，需要

更进一步探究外掠管束间的湿空气-喷淋水传质传热
和喷淋水膜-管壁传热特性。 
由于实验测量耗时且昂贵，很难进行更加全面的

研究，而数值计算可以很好解决这些问题，因此数值

模拟已成为外掠管束间湿空气-水蒸发冷却传热传质
及压降特性研究的有效工具。在数值模拟方面，许多

学者也对外掠管束间湿空气-水蒸发冷却传热传质及
压降特性做了大量工作。如，Gan 等人[19,20]、Hasan
等人[21]采用 DPM 模型对外掠管束间湿空气-水蒸发
冷却过程中的传热性能进行了研究。该研究只考虑了

外掠管束与湿空气间的显热换热，并未考虑喷淋水膜

蒸发的影响。同时，Xie 等人[22]也采用 DPM 模型对
外掠束间湿空气-水蒸发冷却传热传质特性进行了模
拟研究。上述这些模拟中，未考虑喷淋水流动对其传

热传质的的影响，这可能对计算结果造成较大的误

差。为此，不少文献对外掠管束间湿空气-水蒸发冷
却传热传质过程中，喷淋水流动特性进行了模拟分

析。如，Qiu[23]、Zhao等人[24]和 Ding等人[25]基于 V
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OF 模型对外掠管束间水膜流动特性进行了研究。但
这些文献对管束表面水膜流动特性对喷淋水膜-管束
间换热性能的影响并未做进一步研究。因此，Karma
kar等人[26]基于 OpenFOAM中 VOF模型建立了三维
水平管束液膜流动模型，研究了管壁表面润湿性对表

面显热换热的影响。Xie等人[27]在考虑液膜流动特性

和蒸发共同作用下，采用 VOF 模型，建立了三维交
错外掠管束间湿空气-水蒸发冷却传热传质模型，该
模型通过UDF补充了喷淋水-湿空气剪切力以及喷淋
水蒸发速率对传热传质的影响。 
综上所述，针对外掠管束间湿空气-水蒸发冷却

传热传质及压降特性，目前已有许多学者多了大量工

作，但是目前针对外掠管束间湿空气-水蒸发冷却传
热传质及压降特性研究，并未考虑喷淋水滴在管壁形

成液膜的过程、喷淋水滴在湿空气中的传热传质，以

及水滴和液膜蒸发产生的水蒸气在湿空气中的扩散

过程，从而影响计算模型的准确性。因此，本文针对

上述问题，采用基于 DPM与 wall film模型耦合的欧
拉-拉格朗日方法，建立了外掠管束间湿空气-水蒸发
冷却传热传质及压降特性分析模型，并通过实验数据

对其进行了验证；通过模拟方法，研究了典型工况下，

外掠管束间湿空气-水蒸发冷却过程中，喷淋水-湿空
气间传热传质、喷淋水-管壁间对流换热以及盘管间
湿空气压降特征。 
2  几何及数学模型建立 
2.1  几何模型简化 
外掠管束作为密闭式冷却塔内部的关键换热部

件，其换热过程主要包括喷淋水-管壁间对流换热及
喷淋水-湿空气间传热传质。本文采用文献[20]中的外

掠管束结构，对长宽高分别是 1.2m、0.6m 和 1.55m
密闭式冷却塔内交错排列外掠管束进行研究；其管排

数为 24排，列数为 10列，共 228根管束；其管子外
径为 10mm，横向间距为 60mm，纵向距离为 20mm。
由于外掠管束长度尺寸超过宽度的两倍，因此本文取

长度方向 Z=-600mm 位置二维结构对外掠管束间蒸
发冷却特性进行模拟分析。同时，又因为密闭式冷却

塔关于中心线对称，所以只对塔的一半进行建模，模

型如图 1所示。 

 

1.风机 2.喷淋水管 3.喷嘴 4.冷却水进水管 5.冷却水出水管 6.百叶 7.喷淋水 8.换热盘管 9.喷淋水循环管 10.集水池 
图 1  密闭式冷却塔原理及二维结构示意图 

2.2数学描述 
本文基于 DPM 与 wall film 模型耦合的欧拉-拉

格朗日方法，综合考虑喷淋水在管壁形成液膜的过

程、喷淋水滴在空气中的传热传质，以及水滴和液膜

蒸发产生的水蒸气在空气中的扩散过程，建立外掠管

束间湿空气-水蒸发冷却过程分析模型，对其传热传
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质及压降特性进行模拟分析。 
2.2.1喷淋水滴-湿空气传热传质过程数学描述 
密闭式冷却塔外掠管束间湿空气-水蒸发冷却过

程中，水滴从喷嘴喷出后，水滴将在惯性力、阻力和

浮力的共同作用下，进入外掠管束间隙。对于外掠管

束间的喷淋水滴，依据牛顿第二定律，单个水滴的运

动方程可表达为： 

p p
p p p p

p p

du u u
m m g m m g

dt
ρ

τ ρ
−

= − −
r r r

r r
     （1） 

式中： pm 是单个喷淋水滴质量 kg； pur 是喷淋
水滴速度矢量 m/s；ur 是湿空气矢量速度 m/s； ρ 为
湿空气密度 kg/m3； pρ 为喷淋水密度 kg/m3；gr 是重
力加速度 m/s2； pτ 是水滴松弛时间 s。根据文献[28]

喷淋水滴松弛时间 pτ 可表达为： 
2

p p
p

d d

24
18 Re

d
C

ρ
τ

μ
=                      （2） 

式中：μ 是湿空气动力粘度 N·s/m2； pd 是喷

淋水滴直径 m； dRe 是喷淋水滴相对湿空气的相对雷
诺数； dC 是喷淋水滴阻力系数，Morsi和 Alexander
[29]给出了不同 dRe 范围的 dC 适用值。 

喷淋水滴在运动的同时还与湿空气间存在质交

换。在喷淋水滴-湿空气交界面，喷淋水滴蒸发速率
主要由喷淋水滴表面和主流湿空气的水蒸汽浓度差

及喷淋水-湿空气交界面水蒸汽传质系数决定。因此，
单个喷淋水滴蒸发速率可表示为： 

( )i,p c i,s i,N k C C ∞= −                  （3） 

式中： i,pN 是喷淋水滴表面摩尔蒸发速率 kmol

/m2·s； ck 是喷淋水滴-湿空气界面水蒸汽传质系数 m

/s； i,sC 是喷淋水滴表面水蒸汽摩尔浓度 kmol/m3；

i,C ∞ 是主流湿空气中水蒸汽摩尔浓度 kmol/m3。 

喷淋水滴-湿空气蒸发冷却传质过程中，喷淋水
滴质量将发生变化，根据质量守恒原理，t t+ Δ 时刻

喷淋水滴的质量等于 t时刻喷淋水滴蒸质量与蒸发时
间间隔 tΔ 内喷淋水滴蒸发质量之差。因此，单个喷淋
水滴质量方程可表示为： 

( ) ( )p p i,p p w,im t t m t N A M t+ Δ = − Δ           （5） 
式中： w,iM 是喷淋水分子量，kg/kmol； pm 是

单个喷淋水滴质量 kg； pA 是单个喷淋水滴表面积 m
2； tΔ 是喷淋水滴蒸发时间 s。 

喷淋水滴在下落过程中与湿空气进行显热和潜

热换热后，喷淋水滴温度将发生变化，依据能量守恒

原理，单位时间内喷淋水滴热量变化将等于喷淋水滴

-湿空气间显热换热量与喷淋水滴-湿空气间因蒸发而
产生的潜热换热量之差。则单个喷淋水滴的能量守恒

可表示为： 

( )p p
p pp p p p fg

dT dm
m c h A T T h

dt dt∞= − −       （5） 

式中： ppc 是喷淋水滴比热容 J/kg·K； pT 是喷
淋水滴温度 K； ph 是喷淋水滴-湿空气间对流换热系

数 W/m2·K；T∞是湿空气温度 K； pdm dt是喷淋

水滴蒸发率 kg/s； fgh 是喷淋水汽化潜热 J/kg。 

2.2.2液膜形成及液膜传热传质过程数学描述 
喷淋水滴与管束壁面在碰撞的作用下，喷淋水滴

将在管束表面形成喷淋水膜，并沿管束周向开始运

动。喷淋水膜将受自身惯性力、壁面对喷淋水膜剪切

力和湿空气对喷淋水膜剪切力的综合作用。依据牛顿

第二定律，喷淋水膜的运动方程可表示为： 

( )pfilm
p δ g film p δ w

δ

-2duh u h g
dt h

μ
ρ τ ρ α= + −

r rr r r
    （6） 

式中：
filmur 是喷淋水膜矢量速度 m/s； δh 是喷淋

水膜高度 m；
gτ

r 为湿空气对喷淋水膜的剪切力 N/m2；

pρ 是喷淋水的密度 kg/m3； gr 是重力加速度 m/s2。 

喷淋水膜在管束壁面流动过程中与湿空气间还

存在质交换过程。喷淋水膜蒸发速率可表示为： 

( )i,film film i,film i,N k C C ∞= −                （7） 

式中： i,filmN 是喷淋水膜-湿空气交界面上，喷

淋水膜摩尔蒸发流率 kmol/m2·s； i,filmC 和 i,C ∞分别是

喷淋水膜表面水蒸汽摩尔浓度和湿空气中水蒸汽摩

尔浓度 kmol/m3。 
喷淋水膜蒸发过程中质量发生变化，依据质量守

恒，喷淋水膜质量方程可表示为： 
( ) ( )p,film p,film i,film p,film w,im t t m t N A M t+ Δ = − Δ （8） 

式中： w,iM 是喷淋水分子量 kg/kmol； tΔ 是喷

淋水蒸发时间 s； i,filmN 是喷淋水膜-湿空气交界面，

喷淋水膜摩尔蒸发流率 kmol/m2·s； p,filmA 管束表面

水膜表面积 m2。 
喷淋水膜与湿空气进行热质交换的过程中，喷淋

水膜自身温度发生变化。依据能量守恒原理，喷淋水
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膜的能量变化量等于喷淋水膜-管束壁面间换热量、
喷淋水膜-湿空气间对流换热量与喷淋水膜-湿空气间
汽化潜热量之差，微元体内液膜温度变化可表示为： 

( )p,film p,film p,film p,cond p,conv

i.film p,film w,i fg

d m c T Q Q
dt

N A M h

= +

−
       （9） 

式中： p,filmm 是管束表面喷淋水膜质量 kg/s；

p ,filmc 是喷淋水比热容 J/kgK； p,filmT 是喷淋水膜的

温度 K； p,condQ 是管束壁面-喷淋水膜间导热量 W；

p,convQ 是喷淋水膜-湿空气间对流换热量W； fgh 是喷

淋水汽化潜热 J/kg。 
2.2.3湿空气传热传质过程数学描述 
湿空气在外掠管束间向上流动过程中，与管束间

水滴/水膜进行热质交换。依据质量守恒原理，外掠
管束间微元体内湿空气质量变化量等于微元体内湿

空气的净流入量与微元体内水滴和管束壁面液膜蒸

发进入湿空气的水蒸气量之和。其可表示为： 

( ) ( )x y p filmu u S S
t x y
ρ ρ ρ∂ ∂ ∂

+ + = +
∂ ∂ ∂

  （10） 

式中： pS , filmS 分别是喷淋水滴和喷淋水膜蒸发

进入湿空气的水蒸气质量流率 kg/m3s，通过公式(3)
和(7)可表示为： 

p i,p w,i p
cell

film i,film w,i p,film
cell

1

1

S N M A
V

S N M A
V

⎧ =⎪⎪
⎨
⎪ =
⎪⎩

             （11） 

式中： cellV 是微元体的体积 m3。 

湿空气在外掠管束间流动过程中，不仅满足质量

守恒，也需要满足动量方程。根据牛顿第二定律，湿

空气惯性力等于湿空气重力、单位质量湿空气表面压

力、湿空气粘性力、喷淋水对空气阻力及湍流应力的

合力，微元体内湿空气动量方程可表示为： 
( ) ( ) ( )

( ) ( ) ( )

2
x x x x y x x t t

t

2
y y x y y y y t t

2+ 2
3

2+ 2
3

yx x

yx

y yx

uu upu u u u u u F
t x y x x x x y

uu
y y x

u uupu u u u u u F
t x y y y y x y

ρ ρ ρ μ μ μ

μ

ρ ρ ρ μ μ μ

⎡ ∂ ⎤⎛ ⎞⎡ ⎤ ∂ ∂∂ ∂ ∂ ∂ ∂
+ + = − + ∇ + − + +⎢ ⎥⎜ ⎟⎢ ⎥∂ ∂ ∂ ∂ ∂ ∂ ∂ ∂⎣ ⎦ ⎝ ⎠⎣ ⎦

⎡ ∂ ⎤⎛ ⎞∂∂
+⎢ ⎥⎜ ⎟∂ ∂ ∂⎝ ⎠⎣ ⎦

⎡ ∂ ∂ ⎤⎛ ⎞⎡ ⎤ ∂∂ ∂ ∂ ∂ ∂
+ + = − + ∇ + − + +⎢ ⎥⎜ ⎟⎢ ⎥∂ ∂ ∂ ∂ ∂ ∂ ∂ ∂⎣ ⎦ ⎝ ⎠⎣ ⎦

y t
yx uug

x y x
ρ μ

⎧
⎪
⎪
⎪
⎪
⎪⎪
⎨
⎪
⎪
⎪
⎪ ⎡ ∂ ⎤⎛ ⎞∂∂⎪ + +⎢ ⎥⎜ ⎟∂ ∂ ∂⎪ ⎝ ⎠⎣ ⎦⎩

 

（12） 
式中： p 是微元内湿空气静压 Pa； μ 是湿空气

动力粘度 Pa·s； xF , yF 是喷淋水滴对湿空气的作用

力，其与湿空气对喷淋水滴的作用力是一对作用力与

反作用力关系， x p,x y p,y,F F F F= − = − ； tμ 是湍流动

力粘度 Pa·s，表示为： 
2

t μ
kCμ ρ
ε

=                          （13） 

式中： μC 是常数，取 0.09； k 和ε 分别是湿空
气湍动能和湍流耗散率。根据上述分析，要求解力平

衡方程，需要建立湿空气的湍动能和湍流耗散率方

程。本文采用标准 k-ε湍流模型，对湍流动能 k 及耗
散率ε 进行描述及求解，其可表示为： 

( ) t t
x y k

x y x k x y k y

k k k kk u u G
t x x x x x x

μ μρ ρρ μ μ ρε
σ σ

⎡ ⎤⎡ ⎤⎛ ⎞ ⎛ ⎞∂ ∂ ∂ ∂ ∂ ∂ ∂
+ + = + + + + −⎢ ⎥⎢ ⎥⎜ ⎟ ⎜ ⎟∂ ∂ ∂ ∂ ∂ ∂ ∂⎢ ⎥⎝ ⎠ ⎝ ⎠⎣ ⎦ ⎣ ⎦

 

（14） 

( ) t t
x y 1ε k

x y x ε x y ε y

u u C G
t x x x x x x k

μ μρε ρε ε ε ερε μ μ
σ σ

⎡ ⎤⎡ ⎤⎛ ⎞ ⎛ ⎞∂ ∂ ∂ ∂ ∂ ∂ ∂
+ + = + + + + −⎢ ⎥⎢ ⎥⎜ ⎟ ⎜ ⎟∂ ∂ ∂ ∂ ∂ ∂ ∂⎢ ⎥⎝ ⎠ ⎝ ⎠⎣ ⎦ ⎣ ⎦

 
2

2εC
k
ερ                                    （15） 

式中： kG 表示由湿空气速度梯度产生的湍流动

能； 1εC , 2εC 是常数,分别取 1.44 和 1.92； kσ 和 εσ 分

别是 k 和ε 的湍流普朗特数，根据文献[34]分别取 1.
0和 1.3。 
公式(14)(15)中湿空气的湍流动能 kG 表示为： 

2 22
y yx x

k t 2 2
u uu uG

x y y x
μ

⎡ ⎤∂ ∂⎛ ⎞ ⎛ ⎞∂ ∂⎛ ⎞= + + +⎢ ⎥⎜ ⎟ ⎜ ⎟⎜ ⎟∂ ∂ ∂ ∂⎝ ⎠⎢ ⎥⎝ ⎠ ⎝ ⎠⎣ ⎦
   （16） 

湿空气在外掠管束间与喷淋水传热传质过程中，

也需满足能量守恒，即：微元体内流体的总能量变化

量等于由于热对流流体通过界面净携入微元体内的

能量、由于导热在界面处净导入微元体内的能量、湍

流引入的能量与微元体内水滴和管束壁面液膜蒸发

进入湿空气的潜热之和，其表示为： 

( )

( ) ( )

x y eff

i i,x i i,y Q,p Q,film

h h hu u k T
t x y

h J h J S S
x y

ρ
⎛ ⎞∂ ∂ ∂

+ + = ∇ ⋅ ∇ −⎜ ⎟∂ ∂ ∂⎝ ⎠
⎡ ⎤∂ ∂

+ + +⎢ ⎥∂ ∂⎣ ⎦

         （17） 

式中： effk 是有效导热率W/m·K； i ,xJ , i ,yJ 分

别是 x 和 y 方向水蒸汽的扩散通量 kg/m2s； Q ,pS ,

Q,filmS 分别是水滴和液膜蒸发的水蒸汽进入空气的能

量 kW/m3。 
公式(17)中 Q ,pS 和 Q,filmS 表示为： 

( )

( )

Q,p p p p i,p p w,i f
cell

Q,film p,film film s i.film p,film w,i f
cell

1

1

g

g

S h A T T N A M h
V

S A h T T N A M h
V

∞

∞

⎧ ⎡ ⎤= − +⎪ ⎣ ⎦⎪
⎨
⎪ ⎡ ⎤= − −⎣ ⎦⎪⎩

（18） 

外掠管束间隙喷淋水滴和水膜蒸发产生的水蒸

气，进入湿空气后，在湿空气中进行扩散，改变湿空

气的相对湿度，从而影响湿空气与喷淋水滴/水膜间
的传质过程。湿空气中水蒸气的传质过程可表示为： 
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( ) ( ) ( )i x i y i

i,x i,y i

Y u Y u Y
t x y

J J S
x y

ρ ρ ρ
⎡ ⎤∂ ∂ ∂

+ +⎢ ⎥∂ ∂ ∂⎣ ⎦
⎛ ⎞∂ ∂

= − + +⎜ ⎟∂ ∂⎝ ⎠

           （19） 

式中： iY 是湿空气中水蒸汽质量分数； iS 是喷淋
水蒸发速率 kg/m3s； i,xJ 和 i,yJ 是水蒸汽的扩散通量 k
g/m2s。 
2.3  边界及初始条件 

2.2节确定了外掠管束间湿空气-水蒸发冷却传热
传质微分方程，要使其有唯一解，需确定边界及初始

条件。因此，本节主要对外掠管束间湿空气-水蒸发
冷却传热传质微分方程边界及初始条件进行分析。 
在密闭式冷却塔中，喷嘴喷出水滴的速度、温度

以及流量通常为已知量；同时，喷嘴的孔径给定，喷

嘴喷出的水滴直径也将已知。因此，在图 1所示喷嘴
位置，喷淋水滴状态可表示为： 

p, 0

p,y0

p0 p,in

p0

0

=-2m/s

2mm

xu
u
T T
d

= ⎫
⎪
⎪
⎬= ⎪
⎪= ⎭

                         （20） 

式中： p ,y0u 是喷嘴出口喷淋水滴速度，m/s； p ,inT
是喷嘴出口喷淋水的温度，K，不同的工况取值不同；

p0d 是喷嘴出口喷淋水滴的直径 m。 

同时，在密闭式冷却塔中，湿空气进口处空气速

度、温度以及湿空气中水蒸气的含量（相对湿度）为

已知量。因此，在湿空气入口处，湿空气状态可表示

为： 
air , 0

a
air , 0

in

air0 air,in

sat 0
i0

air,in in

0m/s

=

RH

x

y

u
Gu

T T
pY

MRT

ρ

ρ

= ⎫
⎪
⎪
⎪⎪
⎬= ⎪
⎪

= ⎪
⎪⎭

                     （21） 

式中： air, 0xu air,y0u 是湿空气进口速度 m/s，不同

工况取值不同； aG 是湿空气的质量流率 kg/m2s； inρ
是进口湿空气密度 kg/m3； a ,inT 是湿空气进口温度

K，不同的工况取值不同； i0Y 是进口湿空气水蒸汽质
量分数； 0RH 是湿空气进口空气的相对湿度，不同的
工况取值不同。 
外掠管束间喷淋水-湿空气传热传质流场中，喷

淋水滴撞击管束壁面后形成水膜，因此，将管束壁面

设置为 wall film 边界。当喷淋水滴撞击空气进口和

空气出口位置时，喷淋水滴将逃出外掠管束间喷淋水

-湿空气传热传质流场，喷淋水滴的控制方程停止计
算，因此，将空气进口和空气出口设置为 escape边界。 

  

(a)16000      (b)57000 

  

(c)138000            (d)261000 

图 2  换热器局部网格分布 
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图 3  管壁温度随不同数量网格的变化 

3  网格无关性及模型验证 
3.1  网格无关性 
网格的数量和质量对仿真精度和时间有着重要

的影响。为了生成最合适的计算网格，在计算域中采

用了结构化网格。靠近管壁区域进行了边界层划分，

产生了比其他区域更密集网格节点。本节将在空气体

积流量为 0.48m3/s，温度为 20.7℃时验证网格数量对
计算结果影响，分别选取网格数量为 16000、57000、
138000和 261000四套网格，如图 2所示。为了确定
合理的网格数量，对比分析不同密度网格对顶层、中

间及底层换热管束壁面温度的影响，图 3 是模拟结
果。结果表明，在相同的条件下，随着网格数量的增

多预测的管束壁面温度趋于稳定；网格数量为 16 00
0时，外掠管束壁面温度明显偏高，顶层盘管壁面温
度与网格数为 261000计算结果对比，其误差到达 19.
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2%；当网格增加到 57000 时，底层盘管壁面温度趋
于稳定，中间层和顶层盘管壁面温度仍趋于下降趋

势；当网格为 138000 时，底层、中间层及顶层盘管
壁面温度均趋于稳定，这说明单元数为 138000 时已
经满足了仿真精度要求。 
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图 4  顶层和底层管壁温度预测值与实验值对比 

3.2  模型验证 
本节采用三组工况的模拟结果与文献[20]实验结

果进行对比验证，其主要对三组工况下外掠管束顶层

和底层盘管壁面温度进行对比。三组工况分别为：ca
se1： a,inT =13.1℃， p ,inT =16.2℃， 0RH =85%；case2：

a,inT =15.7℃， p ,inT =15.0℃， 0RH =51%；case3： a,inT

=20.7℃， p ,inT =18.1℃， 0RH =45%。为了便于分析
外掠管束间传热传质特性，对换热盘管按层/排进行
编号，沿盘管高度升高方向底层/排盘管用编号“1”
表示，以此类推顶层/排盘管用编号“24”表示。图 4
给出了模拟与实验的对比结果。结果表明，预测的顶

层管束壁面温度与实验值吻合度较好，最大误差仅为

0.6%；底层管束壁面温度预测值与实验值的最大误差
为 1.1%。为进一步验证模型准确性，将预测的外掠
管束间水膜流动形态与文献[25]的实验结果进行了对

比，图 5是外掠管束间水膜流动形态对比结果。结果
表明，喷淋水滴撞击外掠管束壁面后形成水膜，并且

沿管束周向开始运动。当喷淋水膜所受惯性力、管束

壁面对喷淋水膜剪切力及空气对喷淋水膜剪切力的

合力不足以维持液膜粘附在管束表面时，水膜与管束

发生分离，重新形成新水滴，新水滴继续下落，在下

一层管束表面重新形成水膜，将形成如图 5（a）所示
的喷淋水在外掠管束间流动形态。该流动形态与文献
[25]实验所得喷淋水通过管壁下落形态基本吻合。也就

是说，该模型预测喷淋水在外掠管束间流动形态与 D
ing 等人[25]实验结果基本吻合，进一步说明本文模型

是可靠的。 

 

(a) 本文模拟      (b)Ding[25]实验 

图 5  换热盘管局部管束表面液膜分布 

4  结果与分析 

外掠管束间湿空气-水蒸发冷却传热传质性能主
要通过水膜与管束壁面对流换热、水膜和水滴与湿空

气间的传热传质以及压降来描述。因此，本文主要对

外掠管束盘管高度方向，水膜与管束壁面对流换热，

水膜和水滴与湿空气的传热传质以及外掠管束压降

进行模拟分析。 
外掠管束间水膜和水滴与湿空气的传热传质特

性，可用外掠管束间水膜/水滴-湿空气传质系数 β 描
述。根据文献[22]单层管束水膜/水滴-湿空气传质系数
可表示为： 

( )
( )

a s a,ina

w a s a,out

ln
i t im

A i t i
β

⎡ ⎤′ −
= ⎢ ⎥′ −⎢ ⎥⎣ ⎦

               （22） 

式中： am 是湿空气质量流量 kg/s； wA 是管束

表面积 m2； β 是传质系数 kg/m2s； ai ′ 是单层管束周
围喷淋水温度对应的饱和湿空气焓 kJ/kg；a,ini 是与单

层管束热质交换前湿空气的焓 kJ/kg； a,outi 是与单层

管束热质交换后湿空气的焓 kJ/kg。对公式(22)进行改
写，传质系数 β 可表示为： 

( )
a,out a,ina a a

w a s a,out w a

= ln 1 ln 1
i im m i

A i t i A i
β

⎡ ⎤− ⎡ ⎤Δ
+ = +⎢ ⎥ ⎢ ⎥′ ′− Δ⎢ ⎥ ⎣ ⎦⎣ ⎦

（23） 

式中： aiΔ 是热质交换后湿空气焓 a,outi 与热质交

换前湿空气焓 a,ini 的差 kJ/kg，以下简称湿空气焓差；

ai′Δ 是饱和湿空气焓 ai ′ 与湿空气焓 a,outi 的差 kJ/kg，
以下简称饱和湿空气焓差。 
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本节主要对 3.2节三种典型工况的模拟结果进行
了分析。图 6 是外掠管束间水膜/水滴-湿空气传质系
数沿盘管高度变化模拟结果。结果表明，同一工况下，

传质系数沿盘管高度方向呈波动变化状态，但是沿盘

管高度总体呈下降趋势。根据式(23)可知，外掠管束
间水膜/水滴-湿空气传质系数主要受湿空气流量、管
束壁面面积、湿空气焓差 aiΔ 以及饱和湿空气焓差

ai ′Δ 的影响。对于给定工况，湿空气流量和管束壁面

面积是恒定的；因此，湿空气焓差 aiΔ 和饱和湿空气

焓差 ai ′Δ ，是造成外掠管束间水膜/水滴-湿空气传质
系数波动，以及其随盘管高度整体降低的主要原因。

因此，为了进一步分析外掠管束间水膜/水滴-湿空气
传质特性，图 7 和 8 给出了外掠管束间湿空气焓差

aiΔ 和饱和湿空气焓差 ai ′Δ 随盘管高度的变化规

律。结果表明，湿空气焓差 aiΔ 沿盘管高度方向也呈

波动变化状态，这与传质系数变化趋势一致；同一工

况下，饱和湿空气焓差 ai ′Δ 随着盘管高度的上升而降

低，并且波动相对较小。由此可见，外掠管束间水膜

/水滴-湿空气传质系数沿盘管高度方向波动主要由湿
空气焓差 aiΔ 波动引起，沿盘管高度方向变化是湿空

气焓差 aiΔ 和湿空气焓差 ai ′Δ 共同作用的结果。 
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图 6  沿盘管高度传质系数的变化 

为进一步分析湿空气焓差和 aiΔ 对外掠管束间

水膜/水滴-湿空气传质性能的影响，本节又给出了湿
空气焓与湿空气温度和相对湿度的关系。图 9给出了
沿盘管高度方向，湿空气焓与温度关系。结果表明，

湿空气焓随盘管高度的高度增加而增大，但外略管束

间湿空气温度随盘管高度的变化，在不同工况存在较

大差异。对于 case1来讲，湿空气温度随盘管高度的
增加而增大；对于 case2，湿空气温度受盘管高度的
影响较小；在 case3中，湿空气温度将随盘管高度的

增大而减小。这将说明，沿外掠管束盘管高度方向，

湿空气的焓受其其温度变化的影响较小，即湿空气温

度并不是影响外掠管束间水膜/水滴-空气传质系数的
主要因素。图 10 是沿盘管高度方向湿空气焓与相对
湿度之间的关系。结果表明，湿空气焓与相对湿度变

化趋势保持一致，并随着盘管高度的增加均呈现增大

趋势；湿空气的焓主要受相对湿度的影响较大。在同

一工况下，外掠管束间水膜/水滴-湿空气传质系数随
盘管高度的增加呈减小趋势，因此其传质系数将随湿

空气相对湿度增大而减小。也就是说，沿着盘管高度

方向，随着传热传质过程的进行，湿空气将越接近饱

和，其蒸发传质性能将有所降低。 
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图 7  沿盘管高度 aiΔ 的变化 
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图 8  沿盘管高度 ai′Δ 的变化 

图 11是外掠管束间水滴蒸发量分布。结果表明，
水的蒸发量沿盘管升高方向在逐渐降低，这说明喷淋

水滴蒸发量与相对湿度成反比。在换热盘管下段区

域，水蒸汽质量分数及相对湿度是整个换热器最低的

区域，因此，换热盘管下段传质驱动力较大，使得水
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滴蒸发量较大，随着空气沿盘管高度方向运动，水蒸

汽质量分数及相对湿度逐渐增大，传质驱动力逐渐减

小，因此换热盘管上段水滴蒸发量小于换热盘管下段

水滴蒸发量。 
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图 9  湿空气焓随温度的变化 
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图 10  湿空气焓随相对湿度的变化 

图 12 是沿盘管高度方向，壁面水膜温度与该温
度下饱和空气焓的关系。结果表明，外掠管束壁面水

膜温度和表面饱和湿空气的焓，随排管高度呈增大趋

势；外掠管束壁面水膜表面饱和湿空气焓与水膜温度

成正相关。因此饱和空气焓沿盘管高度变化趋势和液

膜温度变化趋势一样。 

 

(a)case1                  (b) case2              (c)case3 

图 11 交错管束间水滴蒸发量分布 

图 13 是外掠管束水膜/水滴-管壁的对流换热系
数沿盘管高度的变化曲线。结果表明，沿盘管高度换

热系数α变化不大，同时换热系数受进气温度、喷淋
水温度及相对湿度的影响较小。在顶层和底层盘管位

置传热系数最高，这可能是由于顶层盘管是空气进口

和出口过渡段造成的。 
图 14 是沿盘管高度压力损失变化。可以看出，

在其他参数不变的情况下，沿盘管高度压力损失受进

气温度、喷淋水流量和相对湿度的影响非常小；外掠

管束间湿空气流过每层管束的压力损失变化不大，同

样在空气进口的过渡区域造成最大的压力损失。 
5  结论 

本文采用基于 DPM 与 wall film 耦合的欧拉-拉
格朗日方法，建立了外掠管束间空气-水蒸发冷却传
热传质特性分析模型，分析了外掠管束间空气-水蒸
发冷却传热传质及压降特性。其结论如下： 
（1）建立了外掠管束间液膜蒸发冷却传热传质

模型，将预测的进出口水温与实验值进行了比较，最

大误差仅为 1.1%。 
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图 12  沿盘管高度液膜温度及饱和空气焓的变化 
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图 13  沿盘管高度换热系数的变化 
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图 14  沿盘管高度压力损失的变化 

（2）沿盘管高度方向传质系数呈波动状态变化
的，传质系数呈波动状态变化的原因是空气焓差 aiΔ
和饱和空气焓差 ai′Δ 的变化导致的。传质系数 β随空

气焓差 aiΔ 的增大、饱和空气焓差 ai′Δ 的减小而增大。 

（3）换热系数和压力损失沿盘管高度变化不大；
在空气进出口过渡区域产生最大的传热系数，同时最

大压力损失发生在空气进口过渡区域。 
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基金项目：国家自然科学基金“基于服务器热湿环境形成
机理的数据中心能耗特性研究”（课题编号：517
78080） 

某数据机房热环境实测与模拟研究 
唐  瑜，白雪莲，金超强，傅榆森，毛望新，徐  鑫 

（重庆大学土木工程学院，重庆  400045） 
［摘  要］本文针对某数据机房的热环境进行了现场实测和数据分析，参照现行规范和相关环境指标，评

价了机房热环境。研究发现，该机房存在冷热气流掺混、局部热点及机房空调送回风温差偏低等问题。由此提

出了关闭空机柜前孔板、加装盲板以及提高空调回风温度设定值三种经济便捷的热环境优化措施，并利用 6Sig
maRoom 软件对机房热环境进行模拟计算，预测分析了优化方案的效果。改造后的机房实测结果表明，空调平
均送回风温差由 6.85℃增大到 8.88℃，机房热环境明显改善，同时机房空调送风量减少 10903.37m3/h。 

［关键词］数据机房现场实测热环境 评价指标 CFD模拟 
 

0  引言 

数据中心的热环境对 IT 设备的可靠运行和机房
节能具有重要影响。高温或高热梯度环境会造成宕机

现象、增加 IT设备的故障率[1-2]，空气温度过低会增

加空调系统能耗[3]；相对湿度过高会导致导电阳极故

障、吸湿性尘埃故障、腐蚀等 IT设备问题[4]，相对湿

度过低会导致静电产生，造成元器件的击穿、短路等

故障，进而损坏 IT设备[5]。大量研究发现，冷通道封

闭技术可以减少冷热气流掺混、减少热点区域、极大

地节约冷量[6-8]。Mukaffi[9]等人通过安装盲板、冷通

道封闭、改变机柜布局来优化数据中心热环境，结果

表明，供热指数 SHI（Supply Heat Index）降低到 0.
48，电源使用效率 PUE（Power Usage Effectiveness）
由 2.04 降到 1.92，冷却系统每月可节省能耗 921.6k
W•h。张杰[10]等人在热扩散不好的区域增加智能风

扇，有效消除过热区域，能耗相比原系统减少了 38
%。改善热环境的技术措施往往因机房实际条件和运
行状况而产生不同的效果。本文以重庆某数据机房为

研究对象，实测分析热环境现状及存在问题，利用 6
SigmaRoom 模拟软件进行优化研究，通过改造后的
机房热环境实测，分析优化方案的实际效果。 
1  数据机房热环境测评 
1.1  机房概况 
本文以某数据机房为研究对象，机房尺寸为 22.

8m（长） 17.4m （宽） 6.9m （高），该机房采用

地板送风、吊顶回风的气流组织形式，架空地板高 1.
1m，吊顶距架空地板 3.2m。机柜采用面对面、背对

背的交替布局方式，且冷通道封闭。机柜编号为 A~J
列，机柜尺寸为 1.2m（长） 0.6m （宽） 2.2m （高），

负载主要集中在 A~D列，实际总功率为 291.46kW。
空调间设有 6台机房精密空调，5用 1备，额定制冷
量为 150kW，额定风量为 9000l/s。空调采用回风控
制，设定回风温度为 25℃，相对湿度为 50%。机房
平面布局如图 1所示。 

 
图 1  机房平面布局 

1.2  测试方法 
笔者于 2018年 8月 13日至 21日对该机房进行了

现场实测，根据机房内机柜空置处盲板安装以及机柜

功率密度分布的情况，选取 C、D列机柜作为测试列。
测试内容包括：机柜进、排风温湿度，空调送、回风

温度及地板送风量等。主要测试仪器的性能参数如表

1所示。机柜进、排风温湿度的测点布置如图 2所示，
各测点距地板的高度分别为 1.8m、1.1m、0.4m。在每
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台机房空调的地板下送风口中心布置一个测点记录空

调送风口温度，空调回风温度从该数据中心环控系统

中获取。用风量罩对机房的穿孔地板进行逐个风量测

试。利用红外热成像仪拍摄机柜并形成温度分布图像。 
表 1  测试仪器性能参数 

仪器名称 测试参数 量程 精度 
HOBO UX100-011 
温湿度记录仪 

温度、湿度 -20℃-70℃ 
1%-95% 

±0.21℃(0℃-50℃) 
±2.5%(10%-90%) 

Testo风量罩 风量、温度 40 m³/h -4000 m³/h 
-20℃-70℃ 

±0.5℃(0℃-70℃) 
±0.8℃(-20℃-0℃) 

FLIR T530红外热成像仪 温度 -20℃-120℃ ±2℃ 

 

图 2  机柜温湿度测点布置图 

1.3  测评结果 
《数据中心设计规范》（GB50174-2017）推荐的

环境参数如表 2所示。实测该机房机柜的平均进风温
度为 19.24℃，远低于规范推荐温度的上限值。平均

进风露点温度为 13.5℃，在规范所推荐的露点温度区
间内，但平均进风相对湿度为 68.42%，已超过规范
推荐范围上限，有影响 IT 设备正常运行的风险。机
房空调平均送回风温差为 6.85℃，低于该规范推荐的
送回风温差（8~15℃），经计算总送风量为 148385.7
6m3/h。回风温度偏低使空调送回风温差偏小，送风
量变大，风机能耗增加。 

表 2  数据中心推荐环境参数 
环境参数 A、B级 C级 备注 

冷通道或机柜进风区域的温度 18℃～27℃ 

冷通道或机柜进风区域的相对湿度和露点温度 
露点温度 5.5℃～15℃， 

同时相对湿度不大于 60% 

不得结露 

实际观测，C、D列机柜空置处大部分安装盲板，
 A、B、E-H、J列空置处均未安装盲板，易导致空置
处热空气回流或冷空气旁通；B04、E01-05、12-18、
F01-04、07、F10-18、H03、H05-18、J01、03、J05-
18、G列等空机柜前未关闭孔板，使得部分冷空气直
接从空机柜处旁通，增加了空调的无效送风量。 
为了定量地评估数据机房的热环境，分别采用供热

指数（Supply Heat Index，SHI）[11]和回风温度指数（R
eturn Temperature Index，RTI）[12]评价机房整体热环境

以及机架级的冷却状况。SHI用以衡量热空气进入冷通
道后对机架进风温度的影响程度，理想值为 0，SHI<0.
2表示气流组织良好，越趋近于 0表明冷热气流混合越
少，机架的平均进风温度与空调送风温度之间的偏差越

小，冷量损失越少，其定义式为式（1）。RTI是评价机
架附近气流组织与管理水平的指标，在一定程度上反映

了冷热气流混合的强度，理想值为 100%，大于 100%
表明以热空气再循环为主，小于 100%表明以冷空气旁
通为主， RTI=95%~105%可视为气流组织良好，越偏
离 100%表明问题越严重，其定义式为式（2）。 

,

,

( )

( )
i j

i j

r C
i j in sup

r C
i j out sup

T TQSHI
Q Q T T

δ
δ

∑ ∑ −
= =

+ ∑ ∑ −
           （1） 

C C
ret sup

r r
out in

T T
RTI

T T
−

= ×100%
−

                   （2） 

式（1）中， Qδ 为冷气流从送风口到机柜进风口

处所吸收的热量，kW；Q为冷气流在机柜中用于冷
却服务器所损失的冷量，kW；

,i j

r
inT 、

,i j

r
outT 分别为第 i

行第 j列机柜平均进、出风温度，℃； C
supT 为空调送

风温度，℃。式（2）中， C
supT 、 C

retT 分别为空调送、

回风温度，℃； r
inT 、 r

outT 分别为机柜平均进、出风温

度，℃。 
SHI、RTI的实测计算结果如表 3所示。测试列 C、

D列机柜的 SHI值在 0.2左右表明机房存在一定程度
的冷热气流掺混现象，在冷通道封闭的情况下冷热气

流的分隔仍然不充分，这主要是由 C、D列机柜部分
空置处（尤其是顶部）未安装盲板导致。且 C列的 S
HI值大于 D列，主要因 D列的 IT设备布置较 C列
少，机柜进、排风温度较低。RTI的最大值为 133%，
表明一部分 IT 设备排出的热空气并没有直接返回空
调回风口，而是进入冷通道形成了再循环气流，使机

架进风温度升高，进而导致出现局部热点。而部分机

柜（如 D12、D17）的 RTI在 72%~82%区间内，表明
冷空气旁通问题较严重，从机柜空置处或间隙旁通的
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冷空气直接返回机房空调，未发挥冷却功能，不仅浪

费冷量，同时因降低了空调回风温度而影响空调机组

性能，使制冷效率变差。 
综上分析，该机房的气流管理不佳，存在冷热气

流掺混、局部过热以及冷量浪费现象。如图 3所示的
机柜排风侧红外热成像图像，A、C 列机柜排风侧均
存在局部过热现象，未加装盲板的 A列机柜问题更加
严重，且热点温度高达 40℃。 

表 3  热环境评价指标实测计算结果 
机柜编号 SHI RTI 机柜编号 SHI RTI 

C02 
C07 
C12 
C17 

0.207 

133.76% 
107.03% 
113.34% 
104.47% 

D02 
D07 
D12 
D17 

0.177 

113.08% 
107.51% 
81.41% 
72.99% 

 

图 3  A、C 列机柜排风侧的红外热成像图像 

2  热环境优化方案及其效果预测 
2.1  热环境优化方案 
基于目前机房存在冷热气流掺混、局部热点以及

空调送回风温差偏低等问题，提出关闭空机柜前孔

板、在机柜空置处加装盲板以及提高空调回风温度设

定值到 28℃三种相对经济便捷的优化技术措施，组
合可得 4种优化方案，如表 4所示。C代表未优化工
况，即仅有冷通道封闭的原机房，作为优化方案效果

分析的对比基准。1、2、3分别代表关闭空机柜前孔
板、机柜空置处安装盲板、提高空调回风温度设定值

为 28℃三种技术措施。 
表 4  优化方案 

优化方案 0（基准） 1 2 3 4 

技术措施 C C+1 C+2 C+1+2 C+1+2+3 

2.2  优化方案效果预测 
使用 CFD 模拟软件 6SigmaRoom 按照实际机房

建模如图 4所示。各机柜功率、空调运行参数、穿孔
砖开孔率等参数设定与现场实际值一致。图 5显示了
机柜平均进、排风温度模拟值与实测值的偏差，模拟

结果与实测结果基本吻合。从而以此进行机房热环境

的优化研究，分别对原机房和 4个优化方案共 5种工
况进行模拟计算，分析各技术措施的优化效果。 

 

图 4  机房物理模型三维图 

 

           图 5 机柜进、排风温度模拟值与实测值对比图 

从图 6冷通道地板出风量图可以看出，原机房存
在空机柜所在冷通道地板无效送风现象，且空调远端

供给 IT 设备的风量多于空调近端，这说明地板下气
室中的静压分布不均匀。关闭空机柜前孔板后，沿机

柜列地板送风趋于均匀，开启孔板的送风量最大值由

0.266m3/s 增加到 0.411m3/s，避免了冷空气从空机柜
的旁通，空调无效送风量显著减少。 

 

图 6  冷通道地板出风量图 

优化方案 1和方案 2对应的机柜进风温度分布如
图 7所示。图 7（a）表明，冷通道封闭情况下，机房
C~F列机柜均拥有较好的热环境（进风温度在 15℃~
27℃之间），而 A、B 列靠近机房空调区域的机柜进
风温度超过 32℃，是热点所在区域，而远离机房空
调区域的机柜进风温度在 18℃~27℃内。可见，沿机
柜列方向的送风均匀性较差，且送风量不足时在机柜

空置处冷气流对热气流有强烈的卷吸及掺混作用，使
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机柜进风温度升高。若将空机柜前孔板关闭，得益于

开启孔板出风量的增加，机柜整体进风温度下降，如

图 7（b）所示，温度超过 32℃的机柜数减少。对比
图 7（c），加装盲板后，A、B列温度高于 32℃的机

柜全部降温到 27℃以下，提高了机柜进风温度均匀
性，冷量利用率更高。说明在冷通道封闭基础上加装

盲板能有效解决空置处冷热气流掺混问题，保证 IT
设备的工作热环境。 

 

图 7  机柜进风温度分布图 

图 8是优化方案 3和方案 4在地板上 0.2m、1.1
m、2.0m 高度处的机房温度分布。从图 8（a）可以
看出，原机房整体温度分布不均匀，机柜的排风温度

随高度的增加而上升，空调远端机柜的冷却效果好于

近端，且 A、B列近空调端机柜顶部的排风温度高达
43.3℃，局部热点现象尤其明显；而几乎为空载的 E
~J 列机柜所在区域热通道温度在 16℃左右，处于过
冷状态。分析其原因，由于机房不同区域服务器布置

不均，各部位发热量不等。而且机柜进风温度分布不

均，气流随着高度的增加不断衰减。热空气在浮升力

作用下汇聚在顶部，且通过空置处回流加热了机柜进

风。同时，空机柜前开启的孔板使冷风泄漏和旁通。

当在机柜空置处安装盲板与关闭空机柜前孔板两种

措施相结合时，冷空气只能流经服务器到达相邻的热

通道，气流掺混现象明显减弱，冷量利用更充分。如

图 8（b）所示，机房温度由未优化前的 15.6℃~43.3
℃变为优化后的 14℃~32.9℃，最低、最高环境温度
分别降低 10.4℃、1.6℃，各高度截面及机房整体的
温度分布均匀性提高，原机房的局部热点得到明显改

善。在此基础上，将空调回风温度设置由 25℃提高
到 28℃，对比图 8（c）发现，机房热环境进一步优
化，其温度为 18℃~33.2℃，在保证机房最高环境温
度基本不变的情况下，最低环境温度提高了 4℃。相
比于原机房，过冷现象得到改善，热环境更加均匀。

因此，三种优化技术措施相结合能够增强送风的均匀

性，避免热点和冷点，减少冷空气旁通和热空气回流，

有效改善了机房的热环境。 
根据对优化方案的模拟计算和效果分析，最终确

定将关闭空机柜前孔板、加装盲板以及提高空调回风

温度设定值为 28℃三种技术措施相结合对机房热环
境进行优化改造。 

 

 

 

图 8  地板上 0.2m、1.1m、2.0m 高处的机房温度分布图 

3  热环境改造效果实测 

在该机房按照优化方案改造后，于 2019 年 8 月
10日至 19日再次对机房热环境进行了现场实测。测
试期间机房 IT设备装机功率增加到了 317.14kW，测
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试列新增为 A~D列。 
采用改造前同样的测试分析方法。改造后机房空

调的平均送、回风温度标准差相比改造前分别下降了

1.22、1.02，这说明空调的送回、风温度更加均匀，
能够提高机房温度分布的均匀性；平均送回风温差增

大到 8.88℃、增幅为 2.03℃，机房空调总送风量下降
到 137482.39m3/h、减少了 10903.37 m3/h，有利于减
少机房的空调能耗。机柜的平均进风温度上升到 23.
91℃，平均露点温度为 14.5℃，平均进风相对湿度降

低至 54.65%，均处于规范推荐范围内。且由改造后
热环境评价指标实测计算结果表 5 可知，与 2018 年
测试列对应的机柜（如 C12、D07和 D12）优化改造
后的 RTI更接近理想值。因此，优化方案可以有效改
善机房热环境。但部分位置的SHI和RTI值仍不理想，
说明仍然存在冷热气流掺混的问题，这主要是由 IT
设备装机功率增加，且服务器频繁进出机房使较多机

柜空置处未及时加装盲板导致。因此，需要进一步完

善优化措施以便实现预期效果。 
表 5  改造后热环境评价指标实测计算结果 

机柜编号 SHI RTI 机柜编号 SHI RTI 机柜编号 SHI RTI 机柜编号 SHI RTI 
A03 
A07 
A12 
A16 

0.296 

146.94% 
99.94% 
112.56% 
205.97% 

B03 
B07 
B12 
B16 

0.457 

154.72% 
124.53% 
135.54% 
474.53% 

C03 
C07 
C12 
C16 

0.322 

140.75% 
109.17% 
95.23% 
116.54% 

D03 
D07 
D12 
D16 

0.194 

143.08% 
96.02% 
111.80% 
99.02% 

4  结论 

1）通过对某数据机房的实测，发现存在冷热气
流掺混、局部热点、机房空调送回风温差偏低以及机

柜进风相对湿度超过规范推荐范围等问题。 
2）提出关闭空机柜前孔板、在机柜空位加装盲板

及提高回风温度设定值至 28℃三种优化技术措施，并
对机房热环境进行模拟计算，对比分析并预测优化效

果。发现关闭空机柜前孔板和加装盲板相结合可以有效

解决冷热气流掺混问题，减少空调无效送风量，提高热

环境的均匀性，使机房最高环境温度降低 10.4℃，局部
热点明显改善。在此基础上，提高空调回风温度设定值

能改善局部过冷现象，使机房温度分布更加均匀。 
3）通过三种优化措施相结合对机房进行优化改

造，机柜平均进风相对湿度由 68.4%降低至 54.65%，
空调平均送回风温差由 6.85℃增大到 8.88℃，总送风
量减少了 10903.37m3/h，热环境得到改善。但实际优
化改造方案尚未全面实施，热环境尚未达到预期效

果，仍需要进一步完善优化措施。 
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基于土壤冷热平衡的复合能源系统运行策略研究 
魏俊辉，褚  赛，刘启明，申雪云，鲍  超 

（北京市勘察设计研究院有限公司，北京  100038） 
［摘  要］地源热泵系统因其高效节能、安全稳定、运行费用低等优点得到了广泛的工程应用，但其在制

冷季/供暖季向土壤排/取热量的不均衡将导致系统效率下降，甚至无法正常运行。许多学者从系统形式的设计上
提出了复合能源的解决方案，然而土壤的冷热平衡不仅与复合能源系统中地源热泵系统的能源占比有关，更与

地源热泵系统的运行时间有关，因此，复合能源系统运行策略的研究显得尤为重要。本文以北京市某建筑为例，

利用DeST软件对全年逐时动态负荷进行计算，并采用GLD软件对系统不同控制策略下的运行状态进行了模拟，
提出了既能满足土壤的冷热平衡需求，又能保证系统高效运行的最佳控制策略。 

［关键词］全年负荷逐时动态负荷，控制策略，分时段温度控制 
 

1  引言 

众所周知，地埋管地源热泵系统由于其高效节

能、安全稳定、运行费用低等优点得到了广泛的应

用。理想的情况是一年中系统冬季从土壤中抽取热

量与夏季释放到土壤的热量平衡，地埋管换热器在

长时间运行后，不会引起土壤平均温度的变化。规

范[1]规定：“地埋管换热系统设计应进行全年动态负
荷计算，最小计算周期宜为 1 年。计算周期内，地
源热泵系统总释热量宜与其总吸热量相平衡。”但由
于各地气象条件、建筑围护结构及使用功能不同，

引起了建筑冷、热负荷的不平衡，从而导致地埋管

周围的土壤温度出现了逐年上升或下降的趋势，直

接导致地源热泵系统的性能系数下降，耗电量的增

加，甚至导致系统无法正常运行。目前，地源热泵

系统向土壤排/取热量不均的问题，已成为国内外学
者共同关注的课题。 
虽然地埋管地源热泵的运行特性受诸多因素的

影响，有关学者也在该方面进行了大量的研究[2]，结

果表明通过调节管间距、深度、或者增加土壤和回填

料的导热系数都可以缓解该问题，但不能从根本上解

决该问题，尤其当土壤全年累计取排热量差异较大时
[3]。例如我国的夏热冬冷地区或严寒地区，夏季冷负

荷与冬季热负荷相差较大，甚至超过了 2：1的比例，
如不增加辅助能源，将使地下土壤的温度不断升高或

降低，进而使机组的冷凝温度升高、蒸发温度降低，

制冷或制热量减少、设备耗功率上升。因此，解决好

冷热平衡问题是地源热泵系统长期稳定运行的可靠

保证。 
基于工程项目中暴露出的冷热不平衡问题，许多

学者都进行了相关的研究，从系统形式的设计上提出

了复合能源解决方案。针对冬季热负荷大于夏季冷负

荷的北方地区，利用市政热力、燃气锅炉、空气源热

泵、太阳能与地埋管地源热泵系统进行耦合，来解决

冷热不平衡问题。而对于夏季冷负荷明显大于冬季热

负荷的南方地区，则主要是借助冷水机组、空气源热

泵来解决冷热不平衡问题。 
与传统的地源热泵系统相比，复合能源系统既

能解决土壤热失衡问题，提高系统运行效率，同时

也能降低系统初投资。然而，土壤的冷热平衡不仅

与复合能源系统中地源热泵系统的能源占比有关，

更与地源热泵系统的运行时间有关，因此，复合能

源系统的运行策略的研究就显得尤为重要。本文以

北京市某宿舍楼为例，利用 DeST 软件计算了全年
逐时动态负荷，并采用 GLD软件对系统不同控制策
略下的运行状态进行了模拟，得出了既能满足土壤

冷热平衡的需求，又能保证系统高效的最佳运行策

略。 
2  工程概况 

本项目为北京市某配套宿舍楼，该建筑地上 8
层，地下 3层，总高度 30m，总建筑面积 5750.8m2。

根据甲方的需求、工程项目的实际情况以及节能的需

求，拟采用地埋管地源热泵系统为主要能源，为建筑

提供冬季供暖、夏季制冷。地埋管换热器选用公称直

径 32mm 的高密度聚乙烯（HDPE100）双 U 型管，
有效埋深为 150m。地埋管换热系统的设计将根据土
壤热物性参数以及建筑物的动态负荷计算结果进行

设计。该建筑的效果图如图 1所示： 
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图 1  建筑效果图 

3  负荷模拟 
3.1  模型建立 
本文采用清华大学开发的 DeST（Design by 

simulation Toolkit）软件。根据相关的建筑图纸，在
DeST中建立三维拓扑图形，如图 2所示： 

 

图 2  建筑三维拓扑模型 

3.2  计算结果 
将建筑的地理位置、围护结构类型以及热工参

数、房间功能、室内设计参数、室内热扰参数、全年

热扰及空调系统作息模式等输入模型，在 DeST软件
中进行全年 8760 小时的逐时动态负荷模拟，计算出
建筑全年逐时动态冷热负荷分布如图 3所示： 

 

图 3  建筑全年动态负荷分布图 

根据北京地区的气候特点以及建筑的使用功能，

确定本项目供冷季时间为 5月 15日至 9月 15日共计
4个月，供暖季时间为 11月 15日至来年 3月 15日共
计四个月，空调系统每天的运行时间为 24 小时。其
余时间为过渡季，无需制冷及供暖。因此，本项目制

冷、供暖季动态负荷分布如图 4所示： 

 

图 4  建筑制冷季、供暖季动态负荷分布图 

由建筑制冷季、供暖季动态负荷分布计算出该楼

制冷季峰值冷负荷为 1740.40kW，峰值热负荷为
576.29kW；累计冷负荷为 773213.66kW.h，累计热负
荷为 670306.04kW.h；若单独采用地源热泵系统为建
筑冬季供暖，夏季制冷，全年向土壤排热量为

927856.40kW.h ， 全 年 向 土 壤 取 热 量 为

502729.53kW.h，全年排取热不平衡率为 45.82%，如
图 5所示： 

 

图 5  地源热泵系统全年累计排取热量分析图 

由此可知，本项目夏季向土壤排放的热量远大于

冬季的取热量，如果单独采用地源热泵系统为建筑冬

季供暖、夏季制冷，长期运行后，取排热的收支不平

衡将导致作为冷源的埋管周围土壤温度逐年升高而

形成热堆积，地源热泵机组运行效率逐年下降，最终

系统难以正常运行。 
除了土壤热失衡这一现实性技术难题，初投资大

也是抑制地源热泵系统不能大面积推广应用的又一

重要原因。相比于传统的冷水机组而言，地源热泵系

统在地埋管换热器的埋管敷设的初投资方面不具有
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优势。对于本项目而言，如果单独采用地源热泵系统

为建筑冬季供暖，夏季制冷，势必会要按照较大的全

年冷负荷需求来设计埋管长度，埋管的换热量在冬季

供暖期则完全大于其建筑热负荷需求。这样不但不能

保证系统的高效运行，还大大增加了系统初投资。另

外增加埋管敷设也占用大量的土地面积，在如今建筑

数量密集，土地使用紧张的大城市，地源热泵的应用

也会受到一定程度的影响。[4] 
4  方案设计 

为解决排取热量不均衡的问题，使地源热泵系统

更加高效的运行，本方案采用地源热泵系统加辅助冷

源来提高地源热泵系统的高效性和节能性，同时降低

系统的初投资。 
通过上述热平衡性问题分析，结合计算出的冬夏

季冷热负荷差值，将采用地源热泵+冷水机组的复合

能源形式提供建筑的冷热源。冬季单独运行地源热泵

系统为建筑供暖，夏季地源热泵系统与冷水机组系统

联合运行为建筑制冷，地埋管数量根据冬季负荷进行

确定。该复合系统的原理图如图 6所示： 
考虑夏季制冷工况下，地源热泵系统与冷水机组

系统能够稳定联合运行，同时降低末端循环水泵并联

的流量折减。经过合理计算匹配，主机设备的选型参

数如表 1所示： 
表 1  主机设备选型参数表 

设备名称 地源热泵机组 冷水机组 合计 
设备数量 1 2 3 

单台制冷量（kW） 581.85 607.5 — 

总制冷量（kW） 581.85 1215 1796.85 

制冷能源占比（%） 33.43 69.81 103.24 

单台制热量（kW） 615.87 0 — 

总制热量（kW） 615.87 0 615.87 

制热能源占比（%） 106.87 0 106.87 

 

图 6  地源热泵+冷水机组复合能源的系统原理图 

5  运行策略 
5.1  温度控制运行策略 

在以往的研究中，有学者以主要能源机组回水

温度为控制参数，制定了相应的运行策略。在机组

运行过程中对此温度进行设定，当运行温度高于此

温度并保持一定时间，且监测到机组满负载率时，

表明单独运行主要能源系统无法满足负荷需求，需

要辅助能源进行调峰，此时开启辅助能源系统。当

运行温度低于此温度并保持一定时间时，关闭辅助

能源系统。 
此种运行策略以温度为监控点，以某一种能源形

式为基载，承担基础负荷，另一种能源形式作为调峰

使用，通过监测温度确定辅助能源的起停。即对于本

复合能源系统而言，有两种方案，第一以地源热泵系

统为基载，承担基础负荷，冷水机组系统作为调峰使

用；第二以冷水机组系统为基载，承担基础负荷，地
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源热泵系统作为调峰使用。 
5.1.1地源热泵系统承担基础负荷 
在夏季部分负荷时先运行地埋管地源热泵系统，

通过监测机组回水温度以及机组负载率，判定单独运

行地源热泵系统是否能够满足建筑负荷需求。当负荷

增大、无法满足设计工况时开启冷水机组系统进行调

峰。 
该方案的优点是发挥了设置地源热泵系统的作

用，充分应用了地源热泵系统环保、高效、节能的优

点，降低系统的运行费用。各个系统的承担负荷分析

如图 7所示： 

 

图 7  复合能源系统各种能源承担负荷分布图 

经过计算，在该种运行策略下，地源热泵系统承

担峰值冷负荷为 582.85kW，承担累计冷负荷为
713891.16kW.h。地源热泵系统承担全部热负荷，承
担峰值热负荷为 576.29kW，承担累计热负荷为
670306.04kW.h。地源热泵系统全年向土壤排热量为
856669.39kW.h，向土壤取热量为 502729.53kW.h，全
年排取热不平衡率为 41.32%，如图 8所示： 

 

图 8  地源热泵系统全年累计排取热量分析图 

地埋管系统设计选用的是地下环路设计软件

（Ground Loop Design，GLD），GLD是一种模块化
的地源热泵系统地下环路设计专业软件,该软件成功
支持了垂直埋管、水平埋管和地表水等多种地源热泵

系统在大、中、小型商业建筑、住宅建筑的设计和施

工。 
将系统制冷季/供暖季峰值负荷及各月累计负荷

和在设计温度和流量下的热泵参数，如：热泵制冷/
热量、制冷/热功率、机组 COP/EER值，以及流体参
数、土壤参数、U型管参数、布孔型式等等信息输入
软件进行计算，获得钻孔全长、井孔数、井孔深度、

进水温度和出水温度等结果以及系统运行 10 年井群
区域内土壤温度的变化。GLD 软件计算结果如图 9
所示。 

GLD 计算结果显示，本系统共需设计地埋孔延
米数为 17250m，系统运行 10年井群区域内土壤温度
升高 1.6℃。在地源热泵系统全寿命周期内，井群区
域内土壤温度将升高 3~4℃。有资料[4]显示，土壤温

度每升高 1℃，系统效率将降低 3～4％，地源热泵系
统的全寿命周期内，系统效率将降低 12%~15%。长
期运行，系统效率将逐年下降，最终超出机组的运行

温度，系统将报警，无法正常运行。 

 

图 9  GLD 软件计算结果 

5.1.2 冷水机组系统承担基础负荷 
在夏季部分负荷时优先运行冷水机组系统，通过

监测机组回水温度以及机组负载率，判定单独运行冷

水机组系统是否能够满足建筑负荷需求。当负荷增

大、无法满足设计工况时开启地埋管地源热泵系统进

行调峰。 
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该方案的优点是充分利用了室外干、湿球温度相

对较低时的阶段，提高了冷水机组的运行效率。各个

系统的承担负荷分析如图 10所示： 

 

图 10  复合能源系统各种能源承担负荷分布图 

经过计算，在该种运行策略下，地源热泵系统承

担峰值冷负荷为 525.4kW，承担累计冷负荷为
2767.96kW.h。地源热泵系统承担全部热负荷，承担
峰值热负荷为 576.29kW，承担累计热负荷为
670306.04kW.h。地源热泵系统全年向土壤排热量为
3321.56kW.h，向土壤取热量为 502729.53kW.h，全年
取排热不平衡率为 99.34%，如图 11所示： 

 

图 11  地源热泵系统全年累计取排热量分析图 

将系统制冷季/供暖季峰值负荷及各月累计负荷
和在设计温度和流量下的热泵参数，如：热泵制冷/
热量、制冷/热功率、机组 COP/EER值，以及流体参
数、土壤参数、U型管参数、布孔型式等等信息输入
软件进行计算，获得钻孔全长、井孔数、井孔深度、

进水温度和出水温度等结果以及系统运行 10 年井群
区域内土壤温度的变化。GLD 软件计算结果如图 12
所示： 

GLD 计算结果显示，本系统共需设计地埋孔延
米数为 26550m，较方案一增加了 53.91%。系统运行
10年井群区域内土壤温度升高 1.9℃。在地源热泵系
统全寿命周期内，井群区域内土壤温度将升高 4~5℃。
地源热泵系统的全寿命周期内，系统效率将降低

15%~20%。长期运行，系统效率将逐年下降，最终超
出机组的运行温度，系统将报警，无法正常运行。 
根据以上计算分析可知： 
（1）系统向土壤全年取排热不平衡率越高，所

需地埋孔延米数越长，土壤温度波动越明显； 
（2）单纯采用温度控制的运行策略，不管是以

地源热泵系统为基载，承担基础负荷，还是以冷水机

组系统为基载，承担基础负荷，都无法彻底解决土壤

全年取排热不平衡的问题。 

 

图 12  GLD 软件计算结果 

因此，我们引出分时段-温度控制的概念，采用
温度与时间双重控制系统运行策略，来解决土壤全年

取排热不平衡的问题。 
5.2  分时段-温度控制运行策略 
分时段-温度控制即采用一年中不同季节或一天

中不同时间段来控制机组的启停，为了避免发生水环

路温度过高的情况，用设定机组最高回水温度的温度

控制的方法作为补充。 
分时段-温度控制需要结合建筑所在区域的气候

条件和全年日负荷等数据来制定系统的运行策略，以

提高系统的运行效率。对于本系统，当室外湿球温度

较低时，冷水机组系统可以优先运行，充分发挥冷却

塔向低温环境排热的优势，给予地埋管土壤温度恢复

的时间，避免埋管周围热量堆积。 
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分时段-温度控制有很多方式，主要分为两类，
一类是在一天中不同时间段来控制机组的起停，例

如考虑到夜间（例如午夜 12 点-早上 6 点）室外湿
球温度较低，冷水机组系统可以优先运行；第二类

是在一年中不同季节来控制机组的起停，例如在初

夏，室外湿球温度较低时，冷水机组系统可以优先

运行；在夏末，刚度过冷负荷的高峰阶段，地埋管

周围土壤温度已经升高，冷负荷已经处于较低的水

准。继续让地埋管持续工作会导致热泵系统的运行

效率降低，此时也可以让冷水机组系统优先运行，

让其承担这部分较低的冷负荷，使得系统整体运行

达到最优。 
本文以在一年中不同季节来控制机组的起停方

式为例，在初夏或夏末时单独运行冷水机组系统，在

其他时间段，地源热泵机组承担基础负荷，冷水机组

系统作为调峰使用。 
该方案的优点在于既充分利用了室外干、湿球温

度相对较低时的阶段，提高了冷水机组的运行效率。

又充分应用了地源热泵系统环保、高效、节能的优点，

降低系统的运行费用。 
经过迭代试算，在 5 月 15 日~6 月 15 日的初夏

以及 8 月 15 日~9 月 15 日的夏末单独开启冷水机组
系统，其他时间段，地源热泵机组承担基础冷负荷，

冷水机组系统作为调峰使用，能够解决土壤全年取排

热不平衡的问题。各个系统的承担负荷分析如图 13
所示： 

 

图 13  复合能源系统各种能源承担负荷分布图 

经过计算，在该种运行策略下，地源热泵系统承

担峰值冷负荷为 581.85kW，承担累计冷负荷为
494043.70kW.h。地源热泵系统承担全部热负荷，承
担峰值热负荷为 576.29kW，承担累计热负荷为
670306.04kW.h。地源热泵系统全年向土壤散热量为
592851.24kW.h ， 全 年 向 土 壤 取 热 量 为

502729.53kW.h，全年排取热不平衡率为 15.2%，如图

14所示： 

 

图 14  地源热泵系统全年累计排取热量分析图 

将系统制冷季/供暖季峰值负荷及各月累计负荷
和在设计温度和流量下的热泵参数，如：热泵制冷/
热量、制冷/热功率、机组 COP/EER值，以及流体参
数、土壤参数、U型管参数、布孔型式等等信息输入
软件进行计算，获得钻孔全长、井孔数、井孔深度、

进水温度和出水温度等结果以及系统运行 10 年井群
区域内土壤温度的变化。GLD 软件计算结果如图 15
所示： 

 

图 15  GLD 软件计算结果 

GLD 计算结果显示，本系统共需设计地埋孔延
米数为 17250m，系统运行 10年井群区域内土壤温度
升高 0.2℃。在地源热泵系统全寿命周期内，井群区
域内土壤温度仅升高 0.4~0.5℃。因此，在全寿命周
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期内，地源热泵系统能够高效稳定运行。 
6  结论 

本文以北京市某配套宿舍楼为例，利用 DeST软
件计算了全年逐时动态负荷，并采用 GLD 软件对系
统不同控制策略下的运行状态进行了模拟，得出如下

结论： 
（1）系统向土壤全年取排热不平衡率越高，所

需地埋孔延米数越长，土壤温度波动越明显； 
（2）单纯采用温度控制的运行策略，不管是以

哪种能源形式为基载，承担基础负荷，都无法彻底解

决土壤全年取排热不平衡的问题； 
（3）采用分时段-温度控制，即温度与时间双重

控制运行策略，能够解决土壤全年取排热不平衡的问

题； 
（4）分时段-温度控制需要结合建筑所在区域的

气候条件和全年日负荷等数据来制定系统的运行策

略，以提高系统的运行效率。 
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国家重点研发计划项目（编号：2016YFC0700302），国家
自然科学基金资助项目（编号 51638010） 

评价自然能源应用潜力的修正度时数方法 
吕伟华，李先庭 

（清华大学，北京  100084） 
［摘  要］为降低建筑空调供热系统能耗，自然能源的种类和应用形式越来越多，而传统度时数方法只能

用于自然通风的潜力评价，因此急需一种对各种自然能源应用形式的潜力进行公平评价的通用评价指标。本文

针对传统度时数方法存在的不足，提出基于自然能源利用能效的修正度时数方法，并结合 TRNSYS仿真软件对
该方法的合理性进行验证。结果表明，修正度时数与系统节能量之间存在线性关系，根据修正度时数的大小能

够估算自然能源利用系统相比传统空调供热系统的节能量，从而实现对不同自然能源种类以及不同应用方式的

节能潜力进行公平评价。 
［关键词］自然能源；修正度时数；建筑节能；HVAC 
 

0  引言 

为了降低建筑能耗，大量国内外专家学者研究

利用可再生能源构建低能耗绿色建筑的解决方案。

其中，直接利用自然能源进行建筑空调和供热的节

能效果非常显著[1-2]。最常见的应用方式包括自然通

风、机械通风、蒸发冷却通风空调技术、利用土壤

温度冷却和加热新风，以及近年来发展的利用自然

能源冷却和加热围护结构从而显著降低建筑空调和

供热能耗的高效应用方式等。可见，广泛存在的空

气源、地源、水源等各种自然能源都具有用于室内

环境营造的潜力，而且其应用的形式多样，既能直

接用于室内冷却，也能用于冷却和加热新风以及围

护结构。那么如何才能选择较为高效的自然能源利

用方式呢？不同自然能源的不同应用方式的潜力如

何评价？ 
为了证明某种自然能源应用方式的可行性，现有

研究大多采用实验以及模拟仿真的方法对某一种自

然能源应用形式的潜力进行详细分析，这种设计具体

算例的分析方法难以对多种自然能源的多种应用形

式在不同的气候区的适应性进行研究。Ghiaus 和 
Allard[3]基于室内温度和室外环境温度的温差提出采

用度时数对自然通风在不同气候区的免费供冷潜力

进行研究。度时数作为一种通用评价方法能够较好的

对自然通风在不同地区的适应性进行评价，因为自然

通风本身不消耗能源。但是度时数不适合用于评价其

他自然能源的应用方式，因为度时数不能考虑不同应

用方式的能效差异。例如，当室内外温差很小时，采

用机械通风降温的能效会低于传统空调系统，这种情

况下就不宜采用机械通风，但是度时数却不能反应这

种情况。再比如，采用度时数评价蒸发冷却系统时，

露点蒸发冷却的潜力在任何情况下都一定大于直接

蒸发冷却的潜力，但事实上由于露点间接蒸发冷却器

的结构相对复杂，露点间接蒸发冷却器的能效不一定

始终大于直接蒸发冷却。因此，需要一种能够兼顾温

差和能效的通用评价方法对不同自然能源的不同应

用方式进行公平评价。 
因此，本文针对传统度时数方法存在的不足，引

入能够反映不同自然能源不同应用方式能效的修正

系数对传统的度时数方法进行修正，得到修正度时数

的评价方法。采用 TRNSYS 仿真软件模拟得到的结
果对修正度时数方法的合理性进行验证，并得到了修

正度时数与节能量的关系。 
1  修正度时数方法 

修正度时数包括度时数和修正系数，度时数反应

的是自然能源应用系统的换热量；修正系数反应的是

不同自然能源应用系统的能效差异。 
度时数是指自然能源的可利用时间与可利用温

差的乘积，该温差指的是自然能源的温度和对应的换

热位置的温度（基准温度）的差，如式（1）和（2）
所示。其中，不同自然能源利用形式的基准温度和自

然能源温度如表 1所示。 
= max(c base,i out,iDH t - t∑ ,0)                (1) 
= max(h out,i base,iDH t - t∑ ,0)                (2) 

式中， cDH 和 hDH 分别是冷却度时数和加热度

时数； base,it 是基准温度， out,it 是自然能源温度。 
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表 1  常见自然能源利用方式对应的基准温度和自然能源温度 
应用位

置 
室内冷却 新风处理 建筑围护结构 

应用方

式 
自然

通风 
机械

通风 
直接蒸发冷

却 
间接蒸发冷

却 
浅层地热能

免费供冷 
利用浅层地热能

冷却和加热新风 
利用冷却塔生产冷

却水冷却围护结构 
利用地埋管生产低品位冷热

水冷却和加热围护结构 

换热过

程 
生产冷风 
输送到室内 

生产低品位冷/热水 
将水输送到末端换热器 (水-空气换

热器、辐射地板等) 

生产低品位冷/热水 
输送到围护结构 

基准温

度 
室内温度 新风温度 围护结构温度 

自然能

源温度 
干球

温度 
干球

温度 
直接蒸发冷

却出风温度 
露点蒸发冷

却出风温度 
地埋管换热

器出水温度 
地埋管换热器出

水温度 
冷却塔出水温度 地埋管换热器出水温度 

引入修正系数的目的是从能效的角度对度时数

进行修正，在评价不同自然能源利用方式的能效时，

将传统空调供暖系统的能效作为比较基准，自然能源

利用系统的能耗相对于传统空调供暖系统的节能率

可表示成式（3）所示： 
, , , ,

, , , ,

' / 1n i n i n i m i

m i n i m i n i

Q Q Q COP
COP COP COP COP

μ = − = −（ ）   (3) 

式中， ,n iQ 是自然能源利用系统处理的逐时负

荷； ,m iCOP 和 n,iCOP 分别是传统空调供暖系统和自然
能源利用系统的能效。 
当自然能源用于冷却和加热围护结构时，例如与

地埋管或冷却塔相结合的嵌管式围护结构系统，自然

能源系统会同时和室内室外进行换热，因此只有部分

换热量能够起到降低室内负荷的作用，该部分换热量

占总换热量的比例称之为自然能源利用效率[4-5]，因

此，修正系数可表示为式（4）： 
, , , ,

, , , ,

/ 1n i n i n i m i

m i n i m i n i

Q Q Q COP
COP COP COP COP
η η

μ
η

⋅ ⋅
= − = −

⋅
（ ）    (4) 

式中， μ表示修正系数；η 表示自然能源利用
效率，当将自然能源用在冷却和加热围护结构时，其

值为 60%~80%；当自然能源用在室内冷却或处理新
风时，其值为 100%。 
从不同自然能源应用方式的换热过程可以看出，

自然能源利用系统的能耗主要包括自然能源的生产

能耗、输配能耗以及末端的利用能耗三部分，因此，

自然能源利用系统的 COP可表示为式（5）。 
, ,

,
, , ,

=n i n i
n i

i g i d i u i

Q Q
COP

W W W W
=

+ +               (5) 

式中， iW 是自然能源利用系统的总能耗； ,g iW ，

,d iW 和 ,u iW 分别是自然能源的生产、输配和末端的利

用能耗。 
综上，结合式（1）~（5），修正度时数的表达式

如式（6）和（7）。 

,

,

= max( max(1 ,0)m i
c base,i out,i

n i

COP
RDH t - t

COPη
⋅ −

⋅∑ ,0)    (6) 

,

,

= max( max(1 ,0)m i
h out,i base,i

n i

COP
RDH t - t

COPη
⋅ −

⋅∑ ,0)   (7) 

式中， cRDH 和 hRDH 分别是冷却修正度时数

和加热修正度时数。 
2  修正度时数方法的可行性验证 
以利用地埋管和冷却塔与嵌管窗相结合的自然

能源应用方式为例，分析修正度时数用于评价自然能

源应用潜力的可行性。以一个长 83米，宽 10米，层
高 3 米的建筑为例，建筑南向外窗，窗墙比 0.4，南
向外窗的面积约 1000 平方米。所采用的嵌管窗模型
参考文献[6-7]，在 TRNSYS 平台上分别模拟地埋管和
冷却塔与嵌管窗相结合的冷却系统，得到在不同工况

下地埋管和冷却塔的逐时出水温度、冷却系统的逐时

COP以及该冷却系统相比传统空调系统的节能量。节
能量的计算式如式（8）所示，为简化计算，传统空
调系统的 mCOP 设为 4： 

,, pw itw i
i i

m m

QQ
E W

COP COP
Δ = −-                 （8） 

式中， iEΔ 是利用地埋管或者冷却塔等自然能源

的嵌管窗系统相对于传统空调系统的节能量； ,pw iQ 和

,tw iQ 分别为通过嵌管窗引起的室内冷负荷和与嵌管

窗具有相同结构的双层皮幕墙（嵌管窗不通水工况）

引起的室内冷负荷； iW 是嵌管窗系统的风机和水泵

的总能耗。 
嵌管窗通入冷却水之前，百叶吸收太阳辐射热

量，温度升高，热量以导热的形式进入室内。通水之

后，冷却水带走太阳辐射热，百叶温度降低，进入室

内的热量大大降低，因此将百叶温度作为计算嵌管窗

系统修正度时数的基准温度。参考文献[8-9]，百叶温

度的计算式如式（9）： 

bl ambi bl indoor
bl

ambi bl in bl

t t t tI
R R

α
− −

− −
⋅ = +           （9） 
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式中， blα 是百叶的总吸收率； I 为太阳辐射强
度； blt 是百叶温度； ambit 和 indoort 分别是环境温度和

室内温度； ambi blR − 和 in blR − 分别是室外到百叶和室内

到百叶的传热热阻。 
为了得到嵌管窗系统的修正度时数与节能量的

关系，首先采用 TRNSYS 模拟得到的冷却塔和地埋
管的逐时出水温度作为嵌管窗系统修正度时数计算

的自然能源温度，TRNSYS模拟得到的嵌管窗系统的
逐时 COP 作为嵌管窗系统修正度时数计算的系统
COP，热网络模型计算得到的百叶温度作为基准温
度，由此分别计算出采用地埋管和冷却塔作为嵌管窗

的冷源时，嵌管窗系统的逐时修正度时数。以月为单

位统计出供冷季各月的累积修正度时数和累计节能

量，如图 1所示，其中北京和上海的供冷计算时间是
5月 1号~9月 30号，共计 5个月；广州的供冷计算
时间是 4月 1号~10月 31号，共计 7个月。 

 

（a）冷却塔-嵌管窗冷却系统 

 

（b）地埋管-嵌管窗冷却系统 

图 1  各月累积节能量与其对应的累积修正度时数的关系 

由图 1可知，修正度时数与节能量之间具有较好
的线性关系，因此能够用修正度时数对自然能源利用

系统的节能效果进行评价。如何快速准确的计算出修

正度时数是利用修正度时数评价自然能源应用潜力

的关键。 
如果将嵌管窗看作是传热能力为 Kf，效能为
的换热器，根据文献[7]，嵌管窗百叶被冷却之后

的温度接近嵌管窗的出水温度，因此嵌管窗的热流和

嵌管窗系统的 COP可表示为式（10）和式（11）。 
, , , ,

, , ,( ) 0.5 ( )
2 2

bl i wo i win i wo i
n i f f bl i win i

t t t t
Q K K t t

+ +
= ⋅ − = ⋅ − （10） 

w,o ,
, bl,i ,

m ( ) m= ( )winw w w in w w
n i out i

i i

C t t CCOP t t
W W

ε⋅ ⋅ − ⋅ ⋅
= ⋅ − （11） 

式中， ,win it 和 ,wo it 分别为嵌管窗的逐时进出口水

温； winε 为嵌管窗系统的平均效能。 

将嵌管热流代入到公式（4）可得，嵌管窗相对
于传统空调系统的节能量可表示为式（12）： 

, ,

,

0.5n i n i
i i

m n i m

Q Q KfE RDH
COP COP COP

η η⋅ ⋅
Δ = − = ⋅∑ ∑    （12） 

因此，结合图 1可得该算例所采用的嵌管窗系统
的节能量与修正度时数的关系近似为式（13）： 

0.81i iE RHDΔ =∑ ∑                   （13） 

当采用冷却塔冷却嵌管窗时，由冷却塔的湿球效

率的计算公式可以得到冷却塔的出水温度为式（14）： 

, ,
1 CT

out i s i CT
CT

t t tη
η
−

= + ⋅Δ                 （14） 

式中， CTη 是冷却塔湿球效率； CTtΔ 是系统设计

温差。 
冷却塔的湿球效率与冷却塔的结构和冷却塔运

行的风水比相关，本算例中北京、上海和广州三个地

区所采用的冷却塔的湿球效率分别为 0.6、0.65 和
0.65，由于北京地区的湿球温度相对较低，冷却塔的
设计风水比较小，因此湿球效率较低。因此对于采用

冷却塔作为冷源的嵌管窗系统，根据系统设计就能够

得到计算修正度时数所需的自然能源温度。 
当采用地埋管冷却嵌管窗时，地埋管的出水温度

与土壤的性质以及设计的地埋管换热器的面积和热

流密度等参数有关。本文模拟所用的土壤的性质参数

参考文献[10]，模拟得到了不同地区，与嵌管窗连接的

地埋管换热器在不同的设计工况下，地埋管的出水温

度与土壤温度的平均温差和每延米设计换热量的关

系，如图 2所示。 

 

图 2  地埋管的出水温度与土壤温度的平均温差随每延米

设计换热量的变化关系 

因此，在特定的设计工况下，地埋管的平均出水

温度可简化为式（15）。 
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,out i soilt t t= + Δ                        （15） 

分别将公式（11）以及公式（14）和（15）代入
到修正度时数的计算式（6）中即可分别计算得到该
嵌管窗系统采用冷却塔和地埋管换热器时的修正度

时数，进而结合修正度时数与节能量的线性关系能够

计算出该系统的节能量。利用修正度时数得到的节能

量与采用 TRNSYS系统仿真模拟得到的节能量相比，
相对误差如图 3所示。由图 3（a）可知，当嵌管窗系
统与冷却塔相结合时，采用修正度时数方法在供冷季

各月的相对误差为-20%~20%，从整个供冷季来看，
相对误差在 5%以内。由图 3（b）可知，当嵌管窗系
统与地埋管相结合时，采用修正度时数方法的误差相

对较大，最大误差为 15.8%，误差基本在可接受范围
内。因此修正度时数方法能够作为评价自然能源应用

潜力的通用方法。 

 

（a）冷却塔-嵌管窗冷却系统 

 

（b）地埋管-嵌管窗冷却系统 

图 3  修正度时数计算的节能量与模拟量的相对误差 

3  结论 

自然能源种类和应用形式越来越多，而传统度时

数方法只能用于自然通风的潜力评价，因此急需一种

通用评价方法对各种自然能源应用形式的可行性进

行公平评价。本文针对传统度时数方法存在的不足，

提出基于自然能源利用能效的修正度时数方法，利

TRNSYS软件对该评价方法的合理性进行了验证。结
果表明，修正度时数与系统节能量之间存在线性关

系，根据修正度时数的大小能够估算自然能源利用系

统相比传统空调供热系统的节能量，其估算误差在可

接受范围内，因此修正度时数方法可对不同自然能源

种类以及不同应用方式的应用潜力进行评价。 
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基于“温湿频法”的我国不同地域空气源热泵 
供暖系统短期测试典型工况研究 

高  成，孙育英，王  伟，段德星 

（北京工业大学绿色建筑环境与节能技术北京市重点实验室，北京  100124） 
［摘  要］由于空气源热泵实际运行性能受室外温湿度环境耦合影响，导致不同地域难以选择典型测试工

况，无法通过短期测试全面评价空气源热泵在该地域的实际供暖性能。本文借鉴 IPLV“温频法”评价思想，提
出基于“温湿频法”的空气源热泵供暖系统短期测试典型工况选取方法。采用等效温降法将“Ta-RH”耦合因素
降维重构为综合室外环境温度 Ta一维因素，准确描述不同地域空气源热泵供暖工况分布频率；根据机组负荷率
在不同温湿频段的分布、不同负荷率工况的供暖时长与结霜图谱分布，确定不同地域短期测试典型工况区间。

本文提出的基于“温湿频法”的供暖系统短期测试典型工况选取方法适用于不同地域，具有高频易选、以点代

面的特点，为完善空气源热泵供暖系统短期测试方法提供参考。 
［关键词］空气源热泵、短期测试、工况选取、温湿频法、等效温降法 
 

0  引言 

近年来，在我国“清洁取暖”政策的推动下，空

气源热泵（Air Source Heat Pump，以下简称 ASHP）
因其节能环保、能源的可再生性等优势，应用地域和

供暖面积迅速扩大[1-][2][3]，开展 ASHP 供暖系统的实
际运行性能测试，为 ASHP生产、设计与规划提供准
确反馈，对保障 ASHP 技术的可持续发展有重要意
义。 
由于 ASHP应用项目的建筑规模一般较小，大多

数 ASHP项目没有安装自动监测系统，宜使用短期测
试方法测试 ASHP供暖系统实际运行性能。我国在近
年颁布的《空气源热泵供暖工程技术规程》[4]、《空

气源热泵供暖系统监测和评价规则》[5]和《空气源热

泵系统现场测试规程》[6]等中给出了 ASHP供暖系统
实际运行性能的现场短期测试方法，规定“测试工况

宜在系统负荷率大于 60%、机组制热能力达到机组额
定值的 80%以上”。 
现有短期测试方法在测试工况选择上，仅考虑系

统负荷率，忽视了 ASHP机组性能受室外温、湿度参
数耦合影响，造成测试结果因环境工况不同而有很大

差异性，很难通过不同地域典型工况的短期测试评价

该地域 ASHP供暖季实际运行性能。因此，迫切需要
根据 ASHP运行特性，科学选取不同地域典型测试工

况，完善 ASHP供暖系统在我国不同地域应用的短期
测试方法。 
1  不同地域基于“温湿频”法典型测试工况选取的
研究思路 

我国冷水机组/热泵产品性能标准[7-][8][9][10][11][12][1

3]广泛使用综合部分负荷性能系数IPLV（Integrated P
art Load Value）评价机组季节综合性能系数，其评
价思想采用“温频法”，基于供冷/暖季室外温度各温
频段的建筑负荷率（BLR）分布，选择不同负荷率的
4个室外温度频段作为测试工况，通过有限的实测性
能测试和运行在该负荷率下的时间分布，推导得到机

组的季节综合性能。“温频法”对于ASHP短期测试工
况研究有很好借鉴意义，通过有限典型工况的测试数

据预测供暖季全工况性能，有利于合理评价ASHP供
暖实际运行性能，但测试工况选取还应考虑室外湿度

对ASHP机组性能影响，研究室外气象温湿度工况的
分布规律，从典型工况易于实际测试且具有全面代表

性出发，探寻典型工况的选取原则。 
为科学选取不同地域 ASHP 供暖系统短期测试

典型工况，本文借鉴 IPLV“温频法”评价思想，考
虑室外温湿度耦合因素对 ASHP机组性能的影响，提
出基于“温湿频法”的 ASHP供暖系统性能短期测试
典型工况选取方法。采用结除霜等效温降法[14]，对室

外温湿度两维参数进行降维重构，解决了 ASHP供暖
工况温湿度分布规律难以描述问题；基于室外温湿度

特征参数频率分布，从高频易选、典型全面等原则出
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发，考虑不同机组负荷率、不同结霜区，选取不同地

域 ASHP供暖系统短期测试典型工况。 
2  室外温湿度特征参数的重构方法 

由于不同地域供暖季室外温湿度二维工况的分

布规律复杂、难以描述，本文采用文献[14]中的“结除

霜等效温降法”，将室外相对湿度对 ASHP 性能的影
响等效转化为降低室外环境温度产生的影响，实现将

室外温湿度二维参数“Ta-RH”降维重构为综合室外
环境温度 Ta′单一参数，该特征参数综合反映了影响
ASHP性能的室外温湿度工况特性。 

室外环境温度(°C)

机
组

制
热
量

(k
W

)

Tan

无霜工况性能 结霜工况性能

TaTa’

ΔTa1Qh1' /Qh2

Qh1

Qhn

ΔQRH

ΔQTa

ΔTa2

ΔTa=ΔTa1+ΔTa2

Tan—常规名义工况环境温度        
Ta—实际运行室外环境温度  
Ta’—综合室外环境温度         
ΔTa1—环境温度温降

ΔTa2—结除霜等效温降

ΔTa—综合温降

Qhn—常规名义工况制热量

Qhn’—低温名义工况制热量

Qh1—无霜工况机组制热量

Qh2—结霜工况机组制热量

Qh1’—综合温度机组制热量

ΔQTa—环境温度对机组性能影响

ΔQRH—结除霜对机组性能影响

常规名义工况点

无霜工况运行点

综合温度工况点

结霜工况运行点

L1

L2

 

图 1  ASHP 结除霜等效温降方法示意图 

图 1 给出结除霜等效温降法原理，在无霜工况
时，ASHP机组性能仅与室外环境温度有关，如直线
L1所示，当室外温度由名义工况 Tan降低到 Ta时，机

组性能由名义工况性能Qhn降低为Qh1，性能损失ΔQTa

是由环境温降 ΔTa1造成的；当室外环境相对湿度 RH
上升，机组运行到结霜工况时，机组性能受室外环境

温湿度耦合影响，如曲线 L2 所示，结霜工况运行点

的性能下降到 Qh2，相对于无霜工况运行点的性能损

失 ΔQRH是由相对湿度（结除霜）因素影响造成的；

在无霜工况性能曲线L1上找到与结霜工况点性能Qh2

相同的点，该点相比结霜工况的室外温度降低了

ΔTa2。对于结霜工况运行点，相对湿度（结除霜）对

机组制热性能的影响和环境温度降低 ΔTa2 的影响是

等效的。 
根据上述原理，可将结霜工况室外温湿度

“Ta-RH”二维参数降维为室外温湿度特征参数，综
合室外环境温度（Ta′），其计算表达式如公式（1）
所示： 

2    a a aT ' T - T= Δ                                            （1） 
其中，ΔTa2可依据文献[15]研究结果，通过公式

（2）计算得到。 
( )2 3 4 3 0 846

a a a a
a2 a

ln[0 311 0 043 0 005 0 783 1 072 10 1 647]+0 157
0 023

.. T . T . T . . T RH . .
T T

.

−+ + − − × −
Δ = −

（2） 
3  不同地域的供暖季温湿频数分析 

从供热安全性考虑，本文采用 ASHP在整个供暖
季连续运行模式。因此，基于 ASHP应用地域的供暖
季典型年气象数据，根据公式（1），计算得到室外温
湿度特征参数 Ta′数据，以 1℃间隔划分整个供暖季的
温湿度特征参数频段，考察各温湿频段的供暖小时

数，从而得到供暖季的室外温湿度工况分布规律。 
本研究以阳、北京、上海及贵阳 4座城市为例开

展研究，这四座城市分别位于我国严寒地区、寒冷地

区、夏热冬冷地区及温和地区。图 2给出以上 4个城
市的综合室外就环境温度 Ta′各频段的供暖小时数分
布，从中可以看出不同城市的供暖季综合室外环境温

度分布有显著差异，沈阳和北京呈现近似单峰正态分

布，上海和贵阳则呈现双峰分布。各城市 Ta′分布的
期望 μ值、标准差 σ值明显不同。因此，为合理准确
选择不同地域 ASHP供暖短期典型测试工况，需对不
同地域供暖季的综合室外环境温度分布规律进行分

析。 
4  基于“温湿频法”的典型工况选取方法 

“温频法”以室外温度 Ta 为工况特征参数，认

为建筑负荷率与室外环境温度呈线性关系，故典型工

况可依据建筑负荷率分析选取。而“温湿频法”考虑

室外温湿度对 ASHP的耦合影响，以综合室外环境温
度 Ta′为工况特征参数。由于建筑负荷与 Ta′不一定具
有单调性，本文提出根据 ASHP机组实际负荷率 选
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取典型工况。 
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a）沈阳市                            b）北京市 
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c）上海市                        d）贵阳市 

图 2  不同城市供暖季室外气象各温湿频段的供暖小时数分布 

ASHP机组负荷率 为第 j温湿频段的平均建筑
负荷与机组制热能力之比。其中，第 j温湿频段的平
均建筑负荷根据公式（3）计算；第 j 温湿频段的机
组制热能力计算方法参考文献[14]，见公式（4）；最后
得到 的计算方法，如公式（5）所示。 

-
-

ajai
bj j

ai ad

T TQ BLR DL DL
T T

= × = ×         （3） 

0 023

0 023
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. T '

j . T '
eQ DL
e

= ×                      （4） 

0.023 '

0.023 '

-
100%

-
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T
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Q T T e
Q T T e

ϕ = = × ×      （5） 

式中：DL——建筑设计负荷，kW； 
BLRj——第 j温湿频段的建筑负荷率，%； 
Qbj——第 j温湿频段的建筑实际负荷，kW； 
Qj——第 j温湿频段的ASHP实际制热能力，kW； 
Taj′——第 j温湿频段的综合室外环境温度，℃； 

——第 j温湿频段的平均环境温度，℃； 
Tai——建筑室内设计温度，研究选为 20℃； 
Tad——建筑室外采暖设计温度，℃； 
Tad′——供暖设计工况所对应的综合室外环境温

度，℃。 

以北京市为例详细说明，图 3 给出北京供暖季
ASHP 机组负荷率分布图。随着 Ta′的升高， 近似

呈现线性下降趋势。依据 ASHP机组实际负荷率分布
情况，将供暖季全工况 Ta′分为Ⅰ、Ⅱ、Ⅲ、Ⅳ四个

工况区间，平均负荷率分别为 100%、75%、50%和
25%。图 4给出四个不同负荷率工况区间的运行小时
数统计，四个区间时间占比分别为 3.5%、43.4%、
31.9%和 21.2%。由于Ⅰ工况在典型气象年供暖季出

现概率仅为 3.5%，出现小时数仅为 102h，考虑实际
测试难以捕捉获取，为提高短期测试的可行性，减少

测试成本，故典型工况在选取时应进行合理取舍，北

京市宜将Ⅰ工况区间合并入Ⅱ工况区间。 
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图 3  北京市供暖季 ASHP 机组实际负荷率分布 
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图 4  北京市不同机组负荷率测试工况分布 

为使典型工况能够测试出 ASHP的结除霜性能，
进一步根据不同负荷率工况区间在ASHP结霜图谱[16]

上的分布，调整典型工况区间的选取。从图 5可以看
到，Ⅱ区间工况分布相对分散，67%的工况主要分布
在结霜区，因此测试Ⅱ工况区间确定为 Ta≤-1℃、
RH>60%；Ⅲ工况主要分布在-4℃~4℃之间的非结霜
区，故测试Ⅲ工况区间选取-4≤Ta≤4℃、RH<45%；
Ⅳ工况主要分布在结露区，故测试Ⅳ工况区间选取

6<Ta<12℃，相对湿度不限。可见，北京市 ASHP短
期典型测试工况不仅覆盖了不同负荷率，并覆盖了不

同结霜工况，能够较全面地测试出 ASHP供暖实际性
能。 
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a）北京市Ⅱ工况区间分布                            b）北京市Ⅲ工况区间分布 
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c）北京市Ⅳ工况区间分布 

图 5  北京市不同测试工况在结霜图谱的分布 

综上所述，基于“温湿频法”的 ASHP供暖系统
短期测试典型工况选取步骤如下： 
（1）基于典型气象年供暖季数据，构建供暖季

逐时室外温湿度“Ta-RH”所对应的特征参数 Ta′ 分布
图，分析不同温湿频段的供暖小时数； 
（2）计算不同温湿频段所对应的 ASHP 机组负

荷率，将供暖季全工况 Ta′ 分为机组实际负荷率平均
值为 100%、75%、50%、25%的Ⅰ、Ⅱ、Ⅲ、Ⅳ四个
工况区间； 
（3）以高频易取为原则，统计不同工况区间的

出现频率，对Ⅰ、Ⅱ、Ⅲ、Ⅳ工况进行取舍优化； 
（4）以典型全面为原则，分析不同工 
况区间在结霜图谱中的分布情况，考虑测试工况

应覆盖不同结霜工况，调整确定 ASHP供暖系统短期
测试典型工况。 
5  不同地域的 ASHP短期测试典型工况 

图 6给出位于不同气候区的 4个代表城市短期测
试典型工况在结霜图谱上的分布，各城市的典型工况

区间均基本涵盖了供暖季全工况分布范围。严寒地区

的沈阳市和寒冷地区的北京市均选取了 3 个典型工
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况，机组负荷率分别为 75%、50%和 25%，沈阳市典
型工况包含了低温结霜工况与非结霜工况，北京市典

型工况相比沈阳增加了结露工况；夏热冬冷地区的上

海市与温和地区的贵阳市也选取了 3个典型工况，机
组负荷率分别为 100%、75%和 25%，涵盖了高湿重

霜工况、一般结霜工况和结露工况。可见，基于“温

湿频法”的 ASHP供暖系统短期测试典型工况选取方
法具有高频易选、典型全面的特点，为 ASHP供暖实
际运行性能评价奠定了良好基础。 
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a）沈阳市测试工况结霜图谱分布                          b）北京市测试工况结霜图谱分布 

-14 -12 -10 -8 -6 -4 -2 0 2 4 6 8 10
0

10

20

30

40

50

60

70

80

90

100

Ⅳ

Ⅱ

Ⅰ

 
R

H
 (%

)

Ta (oC)

重霜区

结露区
结霜区

非结霜区

一般结霜区

轻霜区

11

   

-15 -12 -9 -6 -3 0 3 6 9
0

10

20

30

40

50

60

70

80

90

100

IV

Ις

Ι

 

 

 

R
H

 (%
)

Ta (oC)

重霜区

结露区
结霜区

非结霜区

一般结霜区

轻霜区

11

 

c）上海市测试工况结霜图谱分布                   d）贵阳市测试工况结霜图谱分布 

图 6 不同气候区代表城市测试工况结霜图谱分布 

表 1  我国主要城市短期测试典型工况分布 
Ⅰ工况 Ⅱ工况 Ⅲ工况 Ⅳ工况 城市 

Ta RH Ta RH Ta RH Ta RH 
沈阳 ——  —— Ta<-9℃ 60%<RH -7≤Ta<2℃ RH>60% -4≤Ta<4℃ RH<45% 

银川 —— —— -11≤Ta<-3℃ 60%<RH -5≤Ta<0℃ RH<60% 2≤Ta<9℃ RH<45% 

西宁 —— —— -12≤Ta<-2℃ 60%<RH -8≤Ta<-2℃ RH<50% 0≤Ta<7℃ RH<45% 

北京 —— —— Ta≤-1℃ 60%<RH -4≤Ta<4℃ RH<45% 6≤Ta<12℃ —— 

太原 -15≤Ta<-6℃ 50%<RH -6≤Ta<0℃ 50%<RH -6≤Ta<2℃ RH<50% 2≤Ta<9℃ RH<45% 

天津 —— —— Ta≤-1℃ 60%<RH -4≤Ta<4℃ RH<45% 6≤Ta<12℃ —— 

青岛 —— —— -15≤Ta<5℃ 60%<RH 0≤Ta<5℃ RH<45% 6≤Ta<12℃ —— 

郑州 —— —— -6≤Ta<4℃ 60%<RH -4≤Ta<5℃ RH<50% 6≤Ta<12℃ —— 

西安 -5≤Ta<1℃ 85%<RH -4≤Ta<4℃ 60<RH<85% -2≤Ta<5℃ RH<50% 6≤Ta<12℃ —— 

拉萨 -11≤Ta<-5℃ —— -4≤Ta<4℃ RH<50% —— —— 6≤Ta<12℃ —— 

上海 Ta≤5℃ 75%<RH -2≤Ta<6℃ 50<RH<75% —— —— 6≤Ta<12℃ —— 

南通 -4≤Ta<4℃ 85%<RH -2≤Ta<4℃ 50<RH<85% —— —— 6≤Ta<12℃ —— 

合肥 -2≤Ta<3℃ 85%<RH -2≤Ta<4℃ 60<RH<85% —— —— 6≤Ta<12℃ —— 

长沙 Ta≤5℃ 85%<RH 0≤Ta<6℃ 50<RH<85% —— —— 6≤Ta<12℃ —— 

南昌 -2≤Ta<4℃ 75%<RH 2≤Ta<6℃ 50<RH<75% —— —— 6≤Ta<12℃ —— 

成都 Ta≤5℃ 80%<RH —— —— —— —— 6≤Ta<12℃ —— 

贵阳 Ta≤5℃ 85%<RH 1≤Ta<6℃ 60<RH<85% —— —— 6≤Ta<12℃ —— 

昆明 Ta≤5℃ 80%<RH -2≤Ta<6℃ 60<RH<80% —— —— 6≤Ta<12℃ —— 

由于不同地域供暖季的室外温湿度工况分布规 律不同，ASHP机组负荷率分布也不同，不同地域的
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典型工况选取有明显差异，ASHP供暖系统短期测试
典型工况应根据各个城市典型气象年的供暖季数据，

按照本文提出的“温湿频法”典型工况选取方法确定，

表 1 给我国不同地域部分代表城市的短期测试典型
工况选取结果。 
6  结论 

ASHP供暖性能受到室外温湿度的耦合影响，因
此 ASHP 供暖系统短期测试典型工况的选取应考虑
室外湿度参数，并具有“以点带面”特性，才更为科

学合理。本文借鉴 IPLV“温频法”评价思想，提出
基于“温湿频法”的 ASHP供暖系统短期测试典型工
况选取方法。采用等效温降法对室外温湿度二维参数

进行降维重构，为准确描述不同地域的供暖季温湿度

分布规律提供有效方法；基于室外温湿度特征参数频

率分布，以平均负荷率为 100%、75%、50%和 25%，
初步划分工况区间；并结合不同负荷率工况的供暖时

长和结霜图谱分布，最终确定典型工况区间。通过严

寒地区、寒冷地区、夏热冬冷地区及温和地区的 4个
代表城市应用研究，并给出我国不同地域的典型代表

城市短期测试典型工况选择结果，验证了基于“温湿

频法”的 ASHP供暖系统短期测试典型工况选取方法
可适用于不同地域，具有高频易选、以点带面的优势，

通过有限测试可评价 ASHP在不同负荷率、不同结霜
工况的实际运行性能。本文研究为科学选取 ASHP供
暖系统短期测试典型工况提供了理论依据，为空气源

热泵后评估提供了技术支撑，并希望为空气源热泵供

暖系统短期测试方法的制定提供参考。 
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多能互补协同蓄能建筑供能系统性能研究与评价 
王宇波，全贞花，靖赫然，王林成，赵耀华 

（北京工业大学绿色建筑环境与节能技术北京市重点实验室，北京  100124） 
［摘  要］研发了一种可再生能源多能互补协同蓄能建筑供能系统，该系统将空气源热泵、水源热泵、太

阳能热电联组件以及蓄能技术（蓄冷、蓄热）有效结合，通过夜间蓄能白天供能，实现“移峰填谷”以及可再

生能源的高效利用与节能经济运行。系统测试结果表明，夏季典型日工况时在夜间蓄能模式下机组平均 COP为
3.2，白天水箱的蓄冷量可以满足用户在峰电时段的需求。冬季典型日工况时夜间为空气源热泵耦合水源热泵制
热蓄能模式，系统平均 COP为 2.3且能将蓄能水箱提升至 57.5℃，白天蓄能水箱的蓄热量可满足建筑全天的供
热需求。通过对系统性能评价可知，该系统冬夏季运行均能达到设计要求，性能较好，且各评价指标均满足《蓄

能空调工程测试与评价技术规程》推荐限值。系统冬夏季的系统综合效率分别为 2 和 2.45、单位蓄能消耗费用
分别为 0.16和 0.14元/kWh，表明该系统设计合理且运行高效，是值得推广应用的可再生能源高效利用技术。 

［关键词］可再生能源多能互补 蓄能 系统评价 热泵太阳能热电联产 
 

0  引言 

随着建筑技术的迅速发展，我国建筑能耗已经攀

升到社会总能耗的 1/3[1]，随着人民生活水平的提高，

预计将在 2030 年上升到 40%[2]，其中作为“能耗大

户”的暖通空调设备能耗约占建筑能耗的 50%[3]，因

此探究节能环保的供能技术具有重要的意义。在 21
世纪，中国经济发展的步伐逐渐加快，经济发展导致

社会能源消费持续增加、城市化的持续进步、住宅建

筑的持续增长，清洁能源的使用已成为冬季供暖和环

境保护的主要手段[4]。近年来，北方清洁取暖各项工

作在国家政策引导下有序推进，但随着“煤改电”工

程的逐步深入，相关的技术问题也显现出来[5]。例如

传统单一技术产品的局限性极大：太阳能无法连续；

空气源热泵不适合低温或者多湿地区[6]；地源热泵在

寒冷地区的地下热不平衡问题严重[7]；采暖末端温度

要求与热源温度不匹配（如热泵与散热器的匹配问

题）等等。为了提升可再生能源消纳能力，提高能源

利用效率，多种能源综合互补利用的概念被广泛应用
[8~12]。然而，传统的多能互补系统基本都是简单拼合，

设备重复建设却又无法有机结合起来，既造成初期成

本高昂，又造成运行成本高居不下，既不节能也不节

钱[13]。并且“煤改电”推广面临的主要问题是能源供

应存在短板，部分地区的配电电网薄弱，改造成本极

高，无法承担高峰用电的负荷冲击[14]。随着电网压力

越来越大，政府出台了分时电价政策，以鼓励用电用

户减少高峰用电负荷。因此蓄能空调凭借削峰填谷、

运行费用低等优势得到广泛的应用[15]。 
本研究开发了一种可再生能源多能互补协同蓄

能的建筑供能系统，可以实现可再生能源高效利用，

通过夜间蓄能，实现“移峰填谷”。本文对其原理及

主要功能进行介绍，并对系统实际运行数据进行分析

研究和系统评价，为系统优化管理提供基础。 
1  多能互补协同储能建筑供能系统 

多能互补协同蓄能供能系统主要由空气源热泵、

水源热泵、蓄能水箱、缓冲水箱、用户末端和太阳能

光伏光热组件组成，如图 1所示。夏季夜间利用空气
源热泵同时为蓄能水箱和缓冲水箱蓄冷水，白天水箱

供冷，不足部分由空气源热泵直供补充；冬季夜间若

环境温度较高则单独运行空气源热泵为蓄能水箱蓄

热；若环境温度较低则水源热泵耦合空气源热泵联合

运行为蓄能水箱蓄热，空气源热泵加热缓冲水箱，水

源热泵将缓冲水箱中的热量提升到蓄能水箱中。白天

利用蓄能水箱的热量供暖。光伏光热组件全年发电，

冬季 
可将热量收集到缓冲水箱中，作为水源热泵的低

温热源，实现太阳能光伏废热的充分利用。 
2）夏季 11:30-16:00时段若水箱温度高于 12℃优

先空气源热泵供冷。 
3）不满足运行条件之一则关闭循环。 
将多能互补协同蓄能供能系统应用于山东某研

究院，为办公楼、地下室和实验室等 4500m2的建筑

面积供能，如图 2所示。该系统主要设备如下所述：
两台空气源热泵机组，每台额定制热量 135kW；一台
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水源热泵机组，额定制热量 300kW；一个蓄能水箱，
容量 120t，采用完全温度分层的一体式梯级蓄能方式
满足冬夏季蓄能需求；一个缓冲水箱，容量 36t，主
要功能是作为冬季空气源热泵与水源热泵串联运行

的缓冲容纳作用，在水箱的不同高度设置高、中、低

3 个温度传感器，温度探点分别位于水箱的 1/4、1/2

和 3/4处；太阳能光伏光热组件采用单晶硅光伏电池
板，共 280 块，每块尺寸 1650×992mm，峰值发电
功率 285W。系统设置 16个电动调节阀，通过控制阀
门启闭，实现冬夏季不同蓄能供能的运行模式，如表

1所示。 

 

图 1  多能互补协同蓄能供能系统示意图 

表 1  系统工作原理与运行模式 
运行模式 开启的阀门及设备 运行时间 运行条件 
空气源热泵蓄热 A,B,泵 2,阀 1,3,6,7 23:00-7:00 1.To>0 ℃;2.Tt<55 ℃ 

空气源热泵耦合水源热泵蓄热 
A,B,C,D,泵 2,3,4, 
阀 2,3,6,8,12,13 

23:00-7:00 1.To ≤0 ℃;2.Tt<58 ℃ 

太阳能蓄热 C,E,泵 5,阀 14,16 9:00-16:00 1.E >300W/m2;2.Tpv >25℃ 
冬季 

蓄能水箱供热 B,F,锁闭阀,泵 1,阀 1,4,5,7,11 7:00-20:00 Tt>38 ℃ 
空气源热泵蓄冷 A,B,C,泵 2,V-1,2,4,5,7,8 23:00-7:00 Tt>5 ℃ 

蓄能水箱和缓冲水箱供冷 
B,C,F,泵 1,锁闭阀, 
阀 1,2,3,6,7,8,11 

7:00-20:00 
1.Tt<15℃ 

2.空气源热泵停机 
夏季 

空气源热泵供冷 A,F,泵 2,锁闭阀,阀 9,10 11:30-16:00 Tt>12℃ 

 
备注：1）高温水箱温度 Tt；室外环境温度 To；

太阳辐照强度 E；太阳能背板温度 Tpv。 
 
为了更好地对本系统进行优化控制与管理，建立

了智慧能源监控平台。该平台可进行数据采集、系统

控制，并通过互联网实现用户全方位运行管理。本系

统主要测量参数包括温度、流量、电功率和用电量，

具体测量参数如下：水源热泵机组测量参数包括蒸

发、冷凝侧进出水温度和流量，机组电功率等；空气

源热泵机组测量参数包括进出水温度和流量，环境温

度和机组电功率等；蓄能水箱测量参数有水箱内部不

同高度的温度和进出水温度；太阳能光伏光热组件测

量内容包括太阳能背板温度，进出口水温温度与流

量，太阳能电池发电量；用户侧测量参数主要有风盘

供回水温度和流量。 
2  评价方法 

随着蓄能空调在我国全面发展，蓄能空调工程项

目的应用范围和规模也有较大的增长，构建合理的评

价指标体系、研究有效的评价方法成为促进蓄能空调

进一步发展的前提。许多研究[16]也提出了较为规范、

统一的测试与评价方法，随着《蓄能空调工程测试与
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评价技术规程》的发布与实施，蓄能空调系统的评价

体系也逐渐完善了起来。 

 

(a）系统设备机房 

 

(b）屋顶太阳能光伏光热组件 

图 2  多能互补协同储能建筑供能系统照片 

蓄能空调系统的评价主要包括蓄能装置性能测

试、冷热源设备性能测试和蓄能-释能周期的联合运
行测试，主要评价指标和计算公式如下： 
蓄能装置的蓄能效率ηs： 

ed
s

es

Q=
Q

η                                （1） 

式中，Qed为蓄能装置的释能量，kWh；Qes为
蓄能装置的蓄能量，kWh。 
蓄能装置的利用效率ηsl： 

es
sl

es 0

Q=
Q

η
，

                             （2） 

式中，Qes,0为蓄能装置名义蓄能量，kWh。 
蓄能空调的系统效率ηsys： 

sec
sys

l

Q=
Q

η                              （3） 

式中，Qsec 为空调系统的累计供能量，kWh；
Ql为冷热源的累计产热量，kWh。 
蓄能空调系统的综合效率 SCOPes： 

( )
( )1 0SCOP SR COP 1sec sec

es es ,
z l es

Q Q= = SR
Nd N +N +N d

≥ ⋅ ⋅ + − ⋅⎡⎣∑∫ ∫
β

τ τ  

0COPac, ⎤⎦                                    （4） 

100ed

sec

QSR %
Q

= ×                        （5） 

式中，Nz 为冷热源设备在测试期的输入功率，
kW；Nl为负荷侧循环泵在测试期的输入功率，kW；
Nes 为机组蓄能泵在测试期的输入功率，kW；不等
号右侧为标准限值要求，其中 SR为测试蓄能率，%；
COPes,0 为设计蓄能工况下的机组性能系数；
COPac,0为设计空调工况下的机组性能系数；β1为调
整系数，采用风冷机组时取 0.78。 
一次能源综合性能系数 SCOP-Ies： 

2 1

1 2

SCOP- I sec
es

d n

Q=
Nd Nd+∑ ∑∫ ∫

τ τ

τ τ
α τ α τ          （6） 

式中，τ1 为低谷电结束时间；τ2 为低谷电开始
时间；αd为白天的一次能耗折算系数，取 2.651；αn
为夜间的一次能耗折算系数，取 2.386。 
移峰电量 Neps： 

1

2pes z ,esN = N d∫
τ

τ
τ                          （7） 

式中，Neps为移峰电量，kWh；Nz,es为用于蓄能
的冷热源设备在测试期的输入功率，kW。 
单位供能消耗费用 Cec,u： 

ec
ec,u

sec

CC =
Q                              （8） 

式中，Cec,u为单位供能消耗费用，元/kWh；Ces
为测试蓄能-释能周期内的能耗费用，元。 
单位蓄能消耗费用 Cec,ued： 

0

P 0 8 P
SCOP

pes vec,es av
ec,ued

ed ed

NC .C =
Q Q

⋅ ⋅
= ≤             （9） 

式中，Cec,ued 为单位蓄能消耗费用，元/kWh；
Cec,es 为测试蓄能-释能周期内的蓄能所产生的能耗
费用，元；Pv 为当地谷段电价，元/kWh；不等式右
侧为标准限值要求，其中 Pav 为当地平均电价，元
/kWh；SCOP0 为常规空调系统的冷热源性能系统基
准值。 
典型日工况是指在接近当地设计室外气象条件

下, 蓄能空调系统正常蓄放能时,可通过实地测试对
蓄能空调系统进行绩效评价、反映系统典型运行状态

的工况。故本文选取与设计室外参数相近的一天作为

典型日工况。 
3  系统运行分析与评价 
3.1  夏季系统分析 
通过智慧能源在线监测平台对本系统运行数据

进行监控记录，2019年 7月 24日夜间气温 25~27℃，
白天气温 35~42℃，与设计室外气象条件相近，故选



热泵                      第二十二届全国暖通空调制冷学术年会（2020）文集                        Heat pump 

|  建筑环境与能源  | 2020年第 10期 248 

取这天为夏季典型日进行分析。从图 3可以看这天出
蓄能水箱经历了一个完整的蓄能-释能过程。夜间
23:00-07:00谷电时段蓄冷工况正常运行，共蓄能 8h，
水箱最低蓄冷温度达到 5.2℃。机组总制冷量
1503kWh，蓄能水箱实际蓄冷量 1433kWh。第二天
07:00-11:30峰电时段蓄能水箱向用户供冷，系统在平

电时段 13:00时检测到水箱温度达到 12℃，切换到空
气源热泵直供末端的工况。16:00 时平电时段结束，
第二个峰电时段开始，系统使用蓄能水箱中剩余的冷

量向用户供冷，最终水箱温度为 14℃。白天空气源
热泵累计供冷量 660kWh，水箱释冷量 1370kWh。 
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图 3  机组制冷量与蓄能水箱温度                        图 4  机组 COP 与系统耗电量 

图 4 展示了机组 COP 与系统耗电量的变化。可
以看出空气源热泵蓄能时段受机组蒸发器侧进水温

度的减小，机组制冷量明显下降，但 COP较为稳定，
平均 COP为 3.2。白天由于建筑负荷较大，蓄冷量不
足以满足全天的需求，所以在平电时段 13:00-15:00
这三个小时使用空气源热泵直供末端。受室外温度变

高的影响，空气源热泵的 COP 较夜间有所降低，保
持在 2.4 左右。系统夜间总耗电量 619kWh；白天总
耗电量 375kWh。 
由上述分析可知，在夜间气温 26℃左右时空气

源热泵可将蓄能水箱由 14℃降至 5.2℃，同时维持
COP在 3.2左右。白天在室外温度达到 35~42℃时空
气源热泵 COP仍可维持在 2.4左右。经计算，夏季蓄
能装置蓄能效率为 0.942、蓄能装置利用效率为
0.967、蓄能空调系统效率为 0.917、蓄能空调系统综
合效率为 2.45、单位蓄能消耗费用为 0.14 元/kWh，
均满足《蓄能空调工程测试与评价技术规程》推荐限

值要求，数据见表 2。 
3.2  冬季系统分析 

2019年 12月 31日夜间气温-11~-7℃，白天气温
-7~0℃，与设计室外气象条件相近，故选取这天为冬
季典型日进行分析。根据天气条件，系统自动选择空

气源热泵耦合水源热泵梯级制热工况运行，空气源热

泵为低温过渡水箱制备 20℃左右的低温热水，保证

低温环境下空气源热泵机组较高的 COP 能效比；同
时水源热泵利用过渡水箱低温热水作为蒸发器侧低

温热源，为高温蓄热水箱制热。从图 5可以看出，空
气源热泵环路 23:00 开始启动，10min 后耦合水源热
泵环路串联运行达到完全稳定的工作状态。蓄热工况

持续 8h，谷电结束时蓄能水箱达到最高储热温度达
到 57.5℃，机组总制热量 2700kWh，蓄能水箱实际蓄
热量 2622kWh。第二天全天蓄能水箱供热，最终蓄能
温度为 36℃。 
图 6 展示了耦合运行系统 COP 与系统耗电量的

变化。可以看出随着蓄能水箱温度的增加，耦合运行

系统 COP 和制热量都呈下降的趋势，平均 COP 为
2.3。受机组功耗的增加，夜间系统耗电量呈上升的
趋势。系统夜间总耗电量 1360kWh；白天总耗电量
120kWh。 
由上述分析可知，在夜间气温-9℃左右时空气源

热泵耦合水源热泵运行可将蓄能水箱由 37℃提升至
57.5℃，同时系统 COP维持在 2.3左右。经计算，夏
季蓄能装置蓄能效率为 0.954、蓄能装置利用效率为
0.936、蓄能空调系统效率为 0.926、蓄能空调系统综
合效率为 2、单位蓄能消耗费用为 0.16元/kWh，均满
足《蓄能空调工程测试与评价技术规程》推荐限值要

求，数据见表 2。 
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图 5  机组制热量与蓄能水箱温度                       图 6 耦合系统 COP 与系统耗电量 

表 2  多能互补协同蓄能供能系统评价指标 
夏季 冬季 

评价指标 
测试指标 标准限值要求 测试指标 标准限值要求 

蓄能装置蓄能效率ηs 0.956 ≥0.92 0.954 ≥0.92 
蓄能装置利用效率ηsl 0.955 ≥0.9 0.936 ≥0.9 
蓄能空调系统效率ηsys 0.913 ≥0.9 0.926 ≥0.9 

蓄能空调系统综合效率 SCOPes 2.45 ≥2.14 2 ≥1.56 
一次能源综合性能系数 SCOP-Ies 0.926 -- 0.702 -- 

移峰电量 Npes/kWh 571 -- 1260 -- 
单位供能消耗费用 Cec,u/元/kWh 0.43 -- 0.592 -- 
单位蓄能消耗费用 Cec,ued/元/kWh 0.14 ≤0.2 0.16 ≤0.25 

4  结论 

可再生能源多能互补协同蓄能的建筑供能系统

在满足用户需求的同时，充分利用可再生能源，协同

蓄能技术“移峰填谷”，实现系统的高效经济运行。

本文分别对冬夏季典型日工况进行了运行数据分析

并进行了系统评价，主要结论如下： 
（1）系统在夏季夜间环境温度 25~27℃时，热

泵机组蓄能平均 COP为 3.2。白天水箱蓄的冷量可以
满足用户在峰电时段的需求，平电时段需用空气源热

泵直供末端，环境温度 35~42℃时热泵机组平均 COP
为 2.4。 
（2）系统在冬季夜间环境温度-11~-7℃时，以空

气源热泵耦合水源热泵梯级制热工况运行，系统平均

COP为 2.3且可将蓄能水箱提甚至 57.5℃。白天水箱
可满足建筑全天的供热需求。 
（3）通过对系统性能评价可知，冬、夏季系统

运行均能达到设计要求，性能较好，且各评价指标均

满足《蓄能空调工程测试与评价技术规程》推荐限值。

系统冬夏季的系统综合效率分别为 2和 2.45、单位蓄
能消耗费用分别为 0.16和 0.14元/kWh，表明该系统
设计合理且运行高效，是值得推广应用的可再生能源

高效利用技术。 
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中深层 U型地热井取热性能数值模拟研究 
李俊岩 1，鲍玲玲 1，郭海明 2 

（1.河北工程大学能源与环境工程学院，邯郸  056038； 
2.邯郸盛大能源科技有限公司，邯郸  056002） 

［摘  要］为了解中深层 U 型地热井的取热性能，本文以河北工程大学新校区建立的 2500m 深 U 型地热
井为研究对象，建立了中深层 U型地热井传热的数学物理模型。模型考虑了当地岩土体地温梯度和岩性变化对
传热性能的影响，模拟所得数据利用实际工程测量数据进行验证。仿真结果可以看出合理降低入口温度可以增

加取热量，入口温度每降低 1℃，地热井取热量增加约 40kW。合理增加循环工质流速可以增加取热量，但取热
量增量逐渐降低。本研究中，当采出井段保温长度保持定值时，采用导热系数为 0.02W/（m•K）的保温材料地
热井取热量和出口温度最大。同样，当选取保温材料一致时，地热井取热量和出口温度随保温长度的增加而增

加。与实际工程相比，井底取热管长度为 1000m时，地热井取热量和出口温度分别增长 122.32kW和 1.56℃；
当钻井深度为 5000m时，地热井出口温度增长 6.35℃。仿真结果表明合理降低入口温度，提升流速，增加井底
取热管长度，增加钻井深度，增加采出井段保温长度和采用低导热系数保温材料，可以有效提升深 U型地热井
取热量和出口温度。 

［关键词］中深层 U型地热井；传热模型；数值模拟；地热井取热量；地热井出口温度 
 

0  引言 

中深层地热资源是指埋藏在地下 200-3000m 的
矿产资源，底部温度约 70~120℃[1]。与浅层地热能相

比，中深层地热能具有热流密度大且稳定、温度较高

的特点[2]，将其应用于建筑供暖中，可弥补浅层地热

能应用过程中存在的占地面积大、地下土壤热不平

衡、提取温度不高而严寒地区不适用、部分系统运行

能耗高、能效低、经济性不佳等问题[3-5]。我国中深

层地热资源丰富，年可采量折合标煤 18.65亿吨，远
大于浅层地热（年可采量约 7 亿吨标煤），是一种具
有极大开发价值的可再生能源[6]。 
一些浅层地埋管换热器延伸到数公里深，称为深

孔换热器，利用循环水提取中深层地热能。这种型式

的换热器大大减少了土地占用面积，而且地热能提取

量更大，其结构如图 1所示。中深层井下换热器是中
深层地热资源利用的关键环节。近年来，国内外学者

开展了大量关于同轴套管换热器传热模型及性能研

究。至于分析模型，R.N.Horne[7]等建立了一维准稳态

传热模型，得到了出口水温的分析解，推测热储层的

传热过程以导热为主，研究了流向、进口水温等对传

热过程的影响。Beier等[8]提出了瞬态传热模型并利用

拉普拉斯变换方法求解了该模型，该模型可以同时模

拟换热器内部管道和周边土壤温度的瞬态变化。

Gordon 等[9,10]提出了复合圆柱源模型分析了同轴换

热器短期应用条件下系统性能的变化情况。针对分析

解假设条件太多，预测模型准确度较差的问题，数值

计算模型可在一定程度上弥补分析解法的不足。

Henrik 等 [11]提出的数学模型分析了同轴换热器在

200m-500m范围内的循环工质流动方向的影响，并给
出了 300m-1000m深度换热器在不同地温梯度下的取
热量，结果表明在地温梯度对换热器取热量的影响较

为明显。孔彦龙等[12]等针对我国北方典型地区的地热

条件，分别采用解析解法和数值模拟法开展了短期和

长期取热情景下换热功率及地温变化规律研究，认为

延米换热功率上限不超过 150W/m。Song X等[13]按照

河北省雄安新区的地质条件，研究并模拟了深层同轴

埋管换热器的热提取性能，建立了中深层钻孔换热器

的非稳态传热模型，综合分析了关键因素对其传热性

能的影响。Fang L等[14]考虑了井下流体温度沿井深的

分布和热短路的影响，并建立了一种新的同轴管式井

下换热器模型，定义了钻孔阻力和钻孔效率，分析和

讨论了不同结构参数和施工参数对井孔取热性能的

影响。Dai C[15]对中深层埋管换热器进行了详细的设

计和试验研究，在实验中设计并构建了一种新型埋管

换热器结构，连续热抽 2周左右可达到稳定的出口温
度和换热功率。Cai W等[16]建立了考虑岩土体的轴向

温度梯度和多层热物性的数值模型，该模型可以用于
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模拟在采暖方式下同轴换热器周围岩土体的温度分

布和性能特征。 
中深层 U 型地热井换热器传热过程的研究与钻

井、完井作业密切相关，为地热系统分析提供了有价

值的参考。然而，深 U型井下换热器取热系统的传热
模型及传热特性研究才刚刚起步。冯绍航等[17]考虑了

地下深层岩土的温度梯度、岩性变化，建立了深层 U
型地热井取热模型，研究了管内流速对采热功率、传

热半径的影响。Li C等[18, 19]对竖向 U型深埋管换热
系统在连续运行和间歇运行工况下的换热特性进行

了现场实验，在埋管进水温度和水流率恒定的条件

下，得到井下换热器的取热功率，并在试验的基础上

建立了三维（3D）全尺度数值模拟模型，结合了管内
外传热过程，对 U型井下换热器在间歇运行和连续运
行工况下管道的传热特性进行了评价。 
从以上研究不难看出，国内外对中深层 U型地热

井换热器的循环工质流量、入口温度、井底取热管长

度、保温长度和钻孔深度等参数优化的综合研究还很

少。为此，本文提出了一种非稳态传热模型，采用全

隐格式有限差分法对数学模型进行求解，并基于实验

数据对模型进行了验证。研究结果可为中深层 U型地
热井换热器取热系统的优化设计提供指导。 

 

图 1  中深层埋管换热器的两种型式 

1  模型建立 
1.1  物理模型 
利用中深层 U 型闭式对接井提取中深层地热能

进行建筑采暖。在先前研究中，有文献指出中深层地

埋管换热器比浅层地埋管换热器更适合，因为在取热

量相同的条件下，中深层埋管换热系统相对浅层埋管

换热系统所需的埋管占地面积会大幅度降低[20]。在
本研究中，建立并分析了中深层 U型闭式对接井的物
理模型，如图 2所示。 

 

 

图 2  中深层 U 型埋管换热器工作原理图 
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在该换热系统中，当循环工质沿管壁流向底部

时，具有温度梯度的围岩对循环工质进行加热。然后，

工质沿着采出井直井管段流出至地表面。由于循环工

质从采出井直井流出时温度较高，管内循环工质沿管

壁方向向周围传热，出现热损失现象，故采出井直井

需设置保温层。 
1.2  数学模型 
根据中深层 U 型对接井中循环工质的能量守恒

和围岩-土壤的热传导，建立了针对各部分的二维非
稳态传热模型。管道内循环工质、管道和回填材料视

为一维传热，而井孔壁围岩-土壤视为二维传热。做
出如下假设：（1）管道内循环工质使用纯水，不存在
相变，传热形式为强制对流[21]；（2）围岩传热仅考虑
热传导，忽略地下水渗流现象；（3）忽略回填材料与
管壁、围岩的接触热阻；（4）与循环工质与其围岩之
间的热交换相比，循环工质的粘性摩擦产生的热量可

以忽略不计[14]。 
1.2.1  循环工质传热模型 
管内循环工质的传热方式为循环工质热对流和

沿管壁方向的热传导，以此建立循环工质的能量守恒

方程，表达式如下[13]： 
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其中，Tf , T1分别为循环工质温度(℃)、管壁温度

(℃)，ρf , cf 分别为循环工质的密度(kg/m3)、比热容

(kJ/(kg·K))，A1 为循环工质截面面积(m2)，表示为
2

11 rA π= , r1为管内径(m)，V为循环工质流量(m3/h)，

R为传热热阻((m·K)/W)。 
传热过程热阻应用传热学热阻理论比较容易得

出： 
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其中，R 为传热过程热阻((m•K)/W)，r2，r3，r4

分别为管外径(m)、保温材料外径(m)和井孔半径(m)，
λ1，λ2，λ3分别为管壁、保温材料和回填材料的导

热系数(W/m•K)，h 为循环工质与管壁的对流换热系
数(W/m2•K)，对流换热系数 h表示为：s 

ed
λNuh 1⋅
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又可以断定管内循环工质流动为紊流，按照下式
[22]计算： 
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由于管内充满循环水，属于液体，所以 ct应用下
式计算： 

20050
Pr
Pr

,
Pr
Pr 010

~.c
w

f
.

w

f
t =⎟⎟

⎠

⎞
⎜⎜
⎝

⎛
=              (5) 

其中，l 为管长(m)，Prw为对流换热表面定性温

度下的普朗特数，de为管内当量直径(m)，取 de=2•r1，

f 为管内湍流流动的达西阻力系数，达西阻力系数可
按照下式[23]计算： 

( )[ ] 2641Relg821 −−= ..f                   (6) 
式（4）的验证范围为：Re=2300~106，Prf =0.6~105。 
1.2.2 管壁传热模型 
对于管壁传热过程，传热方式为循环工质的对流

换热和沿管壁向保温层方向的热传导，并列出了管壁

的能量守恒方程，表达式如下： 
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其中，T2 , T1分别为保温层温度(℃)、管壁温度

(℃)，ρ1 , c1 分别为管壁的密度(kg/m3)、比热容
(kJ/(kg•K))，A2 为管壁截面面积(m2)，表示为：
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1.2.3 保温层传热模型 
采出井管段内循环工质的温度较高，沿管壁会出

现热损失现象。在管壁外侧加设保温层可以有效抑制

热损失现象，从而改善地热井取热性能。针对保温层

传热过程，传热方式仅为热传导，故列出了保温层的

能量守恒方程，表达式如下： 
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其中，T3 , T2分别为固井水泥温度(℃)、保温层

温度(℃)，ρ2 , c2分别为保温材料的密度(kg/m3)、比

热容(kJ/(kg•K))，A3保温层截面面积(m2)，表示为：
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1.2.4 固井水泥传热模型 
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针对固井水泥传热过程，传热方式仅为热传导，

故列出了固井水泥的能量守恒方程，表达式如下： 
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式中：Ts , T3分别为围岩温度(℃)、固井水泥温度

(℃)，ρ3 , c3 分别为固井水泥的密度(kg/m3)、比热容

(kJ/(kg·K))，A4 为保温层截面面积(m2)，表示为
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其中，λ4为围岩导热系数(W / m•K)。 
1.2.5 围岩传热模型 
针对围岩的传热过程，在圆柱坐标系下建立了围

岩能量守恒方程，表达式如下： 
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其中，ρ4 , c4分别为固井水泥的密度(kg/m3)、比
热容(kJ/(kg•K))。 
2  求解模型 

依据上述描述，将离散区域划分为多个网格单

元，网格单元分别按轴向和径向进行编号，如图 3所
示。根据离散区域的对称性，将循环工质域、管道和

固井水泥用一维单元表示，采用二维网格来表示围

岩。然后，考虑到数值稳定性和收敛性，采用全隐式

格式的有限差分法[24, 25]对前述所列微分方程在每个

节点上进行数值离散，所得离散方程使用 Matlab 编
程软件进行求解。 

 

图 3  离散区域网格划分示意图 

3  初始条件及边界条件 

循环工质注入流量为 70m3/h（流速为 0.4m/s），
入口温度为 10℃。保温材料为聚氨酯，仅在采出井

铺设，厚度为 40mm，导热系数为 0.02W/(m•K)。相
关井孔的规格如下：（1）井孔直径 244.5mm，不加设
保温，称为注水井直井；（2）井孔直径 168.3mm，不
加设保温，称为对接井；（3）井孔直径 244.5mm，加
设保温层 40mm，称为采出井直井。 
（1）假设地表面绝热，根据傅里叶定律，地表

面的温度梯度数值为零[26]，即： 

00 =∂
∂

=zz
T                           （13） 

（2）围岩初始温度： 

zTT ⋅+=
100

a
g0s，                       （14） 

其中，Tg为地表面温度(℃)，a为地温梯度(℃/m)，
z为地层深度(m)。 
（3）循环工质、管壁、固井水泥等的初始温度

均为同一深度围岩的初始温度。 
4  模型验证 

为了确定本数学模型的精度，采用了河北工程大

学新校区 3#能源站中深层地热井的现场数据进行验
证。在热交换实验中，以纯水作为换热介质，通过循

环管路提取地下地热能，通过地热井循环水泵的变频

来控制循环水流量。在地热出水管设 1 个 FSC 型夹
持式电磁流量计，精度为 0.2级，在电磁流量计前后
分别装有 PT100温度传感器，精度为 0.15℃。实验用
冷水式热泵机组型号分别为 DNBLSR-900、
DNBLSR-500，各 1台；用地热井循环水泵规格型号
为 L=100m3/h，输入功率 90kW，扬程为 120m、板换
循环泵规格型号 L=143m3/h，扬程为 16m。 
其中，现场相关设备如图 4所示。本实验对温度、

流率实时监测，使用组态王 7.0系统进行数据采集，
最小采集时间设为 60s。下文将列出深 U型井下换热
器周围的岩土体热物性参数和自身物理参数。 

 

图 4  河北工程大学新校区 3 号能源站部分设备示意图 



Heat pump                       第二十二届全国暖通空调制冷学术年会（2020）文集                       热泵 

2020年第 10期  |  建筑环境与能源  |  255

4.1  模型参数 
4.1.1围岩热物性参数 
针对河北工程大学新校区中深层地热项目，地热

井位于邯郸市东部新城，对地下 2500m 地层岩土热
物性进行了测试，钻井钻经地层由上至下依次为：

0-420m 为第四系，厚度 420m；420m-1000m 为明化
镇组，厚度为 580m；1000-1580m为馆陶组，厚度为
580m； 1580-2300m 为东营组，厚度为 720m；
2300-2500m为沙河街组，厚度为 200m。根据专业测
井部门测井，钻井底 2500m处温度为 82.53℃，地层
边界温度及地温梯度如表 1所示。之后，对钻井的岩
芯进行取样测试，查阅相关文献资料[27]确定岩土热
物性参数，主要是岩土的比热容、密度和导热系数等

参数，如表 2所示。 
表 1  地层边界温度及地温梯度 

地层 深度/m 底部温度/℃ 地温梯度/(℃/hm)
第四系 420 32.13 - 

第三系上新统明化镇组 1000 45.42 2.29 

第三系中新统馆陶组 1580 65.23 3.07 

第三系渐新统东营组 2000 77.25 1.95 

第三系始新统沙河街组 2500 82.53 2.64 

表 2  岩土热物性参数 
岩性 
描述 

比热容 
(J/(kg·K)) 

密度 
(kg/m3) 

导热系数 
(W/m·K) 

砂质粘土 1379 1780 0.921 

砂质泥岩 1450 2030 2.6 

砂砾岩 1300 1510 3.5 

砾岩 878 2600 5.3 

根据表 2中各层岩性描述，围岩导热系数采用加
权平均法进行计算[28]。 

4.1.2中深层 U型闭式对接井物理参数 
本文中深 U 型井下换热器内的循环工质为纯净

水，地表温度采用全年地表平均温度 15.7℃，表 3列
出相关实际工程参数及所构建模型所需计算参数。 

表 3  深 U 型钻孔井下换热器物理参数 
参数 数值 参数 数值

钻孔深度(m) 2500 地温梯度(℃/m) 0.03 
井底取热管长度(m) 684 岩土体密度(kg/m3) 2015

注水井井孔直径(mm) 311.7 
循环工质比热容

(kJ/[kg·℃]) 
4.191

井底取热管直径(mm) 168.3 岩土体比热容(kJ/[kg·℃]) 1298
采出井井孔直径(mm) 244.5 循环工质 纯水

管壁导热系数(W/[m·K]) 41 循环工质密度(kg/m3) 999.7
回填材料导热系数

(W/[m·K]) 
1.5 循环工质流量(m3/h) 70 

保温层导热系数(W/[m·K]) 0.02 循环工质入口温度(℃) 10 
岩土体导热系数(W/[m·K]) 3.2   

4.2  模型验证 
本文模拟了深 U 型地热井取热系统运行 0-720h

的地热井出口温度，如图 5(a)所示，并选取了运行
480h至 720h的出口温度进行模型验证，如图 5(b)所
示。图 5显示了模拟计算结果与实测数据吻合较好，
实验结果与模拟结果温差最大仅为 1.54℃，相对误差
为 7.09%，表明本文提出的模型是可靠的。 

 

（a） 

 

（b） 

图 5  中深层 U 型闭式对接井模拟出口温度与实际出口温

度对比图 

5  模拟数据结果与讨论 
5.1  入口温度的影响 
循环工质入口温度对深 U 型井下换热器的取热

量和出口水温度影响较大，考虑到常见浅层地埋管换

热器的入口温度取值范围为 10-18.1℃[29,30]，对于深 U
型井下换热器，为了更全面的掌握其取热热性，故研

究了 5-20℃范围内的深 U型井下换热器的取热性能。
本小节模拟了系统在稳定运行 180h、360h、540h 和
720h 后，在不同恒定循环工质入口温度条件下的地
热井取热量和出口水温度的变化情况。 
选取深U型井下换热器中循环工质入口温度作为

研究对象，当循环工质流速为 70m3/h（v=0.4m/s），管
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径为 244.5mm时，并保持其他参数不变，得到了地热
井取热量和出口水温度随循环水入口温度的变化情

况，如图 6所示。图 6描述了深 U型井下换热器的取
热量随入口温度的升高而降低，出口水温度随入口温

度的升高而增大，均呈现出线性变化。循环工质入口

温度升高 1℃，取热量下降约 40kW。当循环工质入口
温度为 10℃时，在稳定运行 720h后，深 U型井下换
热器的取热量和出口水温度分别为 725.37kW和 19.21
℃。在流速、管径和其他参数条件不变的情况下，取

热量多少与工质和地热井围岩的温度差有关，温差越

大，取热量越高。随着入口温度升高，工质与地热井

围岩的温差减小，故取热量随之降低。而地热井地层

温度较工质温度高，存在围岩向循环工质传热的现象，

所以出口温度会升高。对于深 U型闭式对接井而言，
由于存在井下取热管段，可以对循环工质进行二次加

热，工质会再次吸收来自围岩的热量，所以取热量增

大。同时，在保证满足地热井出口温度要求的情况下，

可以适当降低出口温度，提取更多的地热能。 

 

图 6  不同入口温度对中深层 U 型井下换热器取热量及出

口温度的影响 

5.2  循环工质流速的影响 
循环工质入口流速是影响深 U 型井下换热器取

热性能的关键因素，选取不同的循环工质流速可以有

效掌握地热井取热量和出口水温的变化趋势，因此模

拟了系统在稳定运行 180h、360h、540h和 720h后，
在不同恒定循环工质流速条件下的地热井取热量和

出口水温度的变化情况。选取深 U型井下换热器中循
环工质流速作为研究对象，取循环工质入口温度为

10℃，管径为 244.5mm 时，并保持其他参数不变，
得到了地热井取热量和出口水温度随循环工质流速

的变化情况，如图 7所示。 
根据模拟数据绘制地热井取热量和出口温度图。

图 7 表述了了不同循环工质流速下的取热量和出口
温度分布。在循环工质的流速分别为 0.1，0.15，0.2，
0.3，0.4，0.5，0.6，0.7，0.8，0.9和 1.0m/s情况下，
对深 U型井下换热器出口温度和取热量的影响规律。
由图 6可知：地热井的取热量随循环工质流速的升高
而增大，出口温度随循环工质流速的增加而降低。主

要原因是随着循环工质的流速增加，工质与围岩的换

热时长降低，循环工质温升降低，故出口水温降低。

还需要指出，对于深 U型闭式对接井而言，由于井下
取热管存在，地热井围岩对循环工质进行二次加热，

循环水会再次提取围岩热量，故取热量高。同时，当

入口温度为 10℃时，循环工质流速取 0.4m/s（即
70m3/h）时，运行 720h后，此时模拟出口水温为 19.21
℃，与实际工程所得数据误差仅为 3.92%，再次证明
了所构建模型的正确性。 

 

图 7  不同流速对中深层 U 型井下换热器取热量及出口温

度的影响 

5.3  保温深度与保温层导热系数的影响 
选取深 U 型井下换热器采出井段保温深度和保

温层导热系数作为研究对象，得到了地热井取热量和

出口水温度随循环工质流速的变化情况，根据模拟数

据绘制地热井取热量和出口温度图。 
图 8 描述了在不同保温深度和保温层导热系数

条件下的取热量和出口温度分布。其中，保温深度

0-2500m，间隔 500m，对应保温层导热系数分别为
0.02，0.1和 0.5W/(m•K)，可以明显看出： 
（1）在保温深度相同的情况下，保温层导热系

数越高，地热井取热量和出口温度越低，这是因为保

温层导热系数越高地热井采出井段中循环工质传热

增强，热损失增加，出口温度降低，故实际工程应采

用保温层导热系数小的材料，可以增加采出井段循环

工质出口温度，减少能量损失。 



Heat pump                       第二十二届全国暖通空调制冷学术年会（2020）文集                       热泵 

2020年第 10期  |  建筑环境与能源  |  257

（2）在保温层导热系数相同的情况下，保温长
度越高，地热井取热量和出口温度越高，这是因为保

温长度越高地热井采出井段中循环工质传热减弱，热

损失降低，出口温度升高，故在实际工程应用中，在

考虑经济性方面的条件下，可以设当增加采出井段保

温长度，减少能量损失。 
（3）在保温层导热系数相同的情况下，当保温

长度小于 1000m 时，地热井取热量和出口温度迅速
增加，当保温长度超过 1500m 时，取热量和出口温
度增加趋势逐渐减缓。 

 

图 8  不同保温长度及保温层导热系数对中深层 U 型井下

换热器取热量及出口温度的影响 

5.4  井底取热管长度的影响 
在地热井的成本估计中，井底取热管长度的选取

是一个非常重要的因素。同时，井底取热管长度选取

对于中深层地热能提取量也是一项重要的考虑因素，

现有参考文献中对中深层 U 型井下换热器取热管长
度对地热井取热量和出口温度的影响研究较少，因此

研究了不同井底取热管长度条件下的取热特性，为取

热管长优化提供参考。综合国内外已有的文献资料，

井间距的范围在 205m-1000m[17,18,31]，故本文选取井

间距分别为 200-1000m，间隔 100m，模拟研究了取
热系统在不同井间距下的地热井取热量和出口温度

变化情况。 
图 9 描述了由于地热井储层与循环工质之间的

传热增强，地热井取热量和出口温度随井底取热管长

度的增加而增加，但随取热系统的不断运行，增长趋

势趋于平缓。此外，如果取热管长度为 1000m 时，
系统运行 720h 后，地热井取热量和出口温度分别为
847.69kW 和 20.77℃，对比实际工程(井底取热管长
为 684m)，取热量和出口温度增长分别为 122.32kW
和 1.56℃，故实际工程中，钻井成本允许的条件下可

适当增加取热管长度。 

 

图 9  不同井底取热管长度对中深层 U 型井下换热器取热

量及出口温度的影响 

5.5  钻井深度的影响 
在地热井的成本估计中，钻井深度的选取是一个

非常重要的因素[32]。因此，选取深 U 型井下换热器
钻井深度作为研究对象，得到了地热井取热量和出口

水温度随循环工质流速的变化情况，根据模拟数据绘

制地热井取热量和出口温度示意图。 
图 10 描述了由于地层岩土体和循环工质之间的

传热增强，地热井取热量和出口温度的增长率随着钻

井深度的增加而增加。如果采用井深 5000m，与深度
2500m的出口温度 19.21℃相比，出口温度可达 25.56
℃。 

 

图 10  不同钻井深度对中深层U型井下换热器取热量及出

口温度的影响 

6  结论 

本文建立了中深层 U 型地热井的非稳态传热模
型，采用全隐格式的有限差分法对构建传热模型进行

求解，并用依托河北工程大学新校区实际工程项目测

得实验数据对模型进行验证。随后分析了关键参数对
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中深层 U型地热井取热量和出口温度的影响。主要结
论如下： 
（1）循环工质入口温度对地热井取热量和出口

温度的影响较大，在系统初始运行阶段有下降明显，

随后保持相对稳定。随着循环工质入口温度的降低，

地热井出口温度亦降低，但地热井取热量升高。出口

温度每降低 1℃，地热井取热量约增加 40kW。这说
明岩土体和循环工质之间温差越大，传热效果越强。

因此，在满足地热井出口温度的要求的情况下，可以

适当降低地热井入口温度。 
（2）取热系统运行初期，地热井出口温度显著

下降，但随着系统不断运行，该趋势逐渐减慢。随着

循环工质流速增高，深 U 型井下换热器的取热量增
加，而出口温度降低。较高的循环工质流量会导致出

口温度下降，因为循环工质与岩土体换热时长减少，

但地热井取热量会有所增加，由于深 U型地热井中井
底取热管的存在，岩土体会对循环工质进行二次加

热，使得地热井取热量增加。 
（3）在保温长度相同的情况下，保温层导热系

数越小，地热井取热量和出口温度越大，故实际工程

应采用保温层导热系数小的材料，可以增加采出井段

循环工质出口温度，减少地热能损失。同样，在保温

层导热系数相同的情况下，保温长度越长，地热井取

热量和出口温度越高，在实际工程应用中，考虑经济

性方面的条件下，可以适当增加采出井段保温长度，

减少地热能损失。在保温层导热系数相同的情况下，

当保温长度小于 1000m 时，地热井取热量和出口温
度迅速增加，当保温长度超过 1500m 时，取热量和
出口温度增加趋势逐渐减缓。 
（4）增加中深层 U型地热井下井底取热管长度

可以增加循环工质与岩土体的换热时长，从而提升地

热井取热量和出口温度。与实际工程相比，井底取热

管长度为 1000m 时，其地热井取热量和出口温度的
差值分别为 122.32kW和 1.56℃。故在考虑钻井成本
的情况下，较长的井底取热管长度可以有效提高地热

井取热量和出口温度。 
（5）钻井深度的增加可以明显提高深 U型井下

换热器的取热量和出口温度。因此，在考虑钻井成本

的条件下，选取确定的钻井深度就显得尤为重要。同

时，随钻井深度的增加，地层岩土体和循环工质之间

的传热增强，地热井取热量和出口温度的增长率随着

钻井深度的增加而增加。在采用井深 5000m 时，与
井深 2500m的出口温度 23.77℃相比，出口温度可达

36.33℃，温差为 12.56℃。该研究结果可为中深层 U
型井下换热系统的井深优化提供参考。 
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严寒地区空气源热泵适应性及结除霜研究 
魏文哲 1，徐来福 2，杨亚华 2，倪  龙 1 

（1哈尔滨工业大学，哈尔滨  150090；2南京天加环境科技有限公司，南京  210046） 
［摘  要］为了推动空气源热泵在严寒地区的应用，在哈尔滨搭建了准二级压缩空气源热泵试验台。针对

机组在超低环温下排气温度过高的问题，提出了基于室外环境温度分段控制压缩机吸气状态的控制方法；根据

变频空气源热泵在严寒地区运行时的结霜特点，开发了耦合热负荷的结霜图谱；针对除霜速度慢的问题，提出

了补气除霜的控制方法。结果表明，实验机组具有良好的低温性能，在环境温度和供水温度分别为-27.5℃和 50
℃时，排气温度为 112.0℃，COP为 1.39。开发出的耦合热负荷的结霜图谱能够反映出机组在严寒地区的结霜特
点。在最佳补气电子膨胀阀开度下，补气使除霜时间缩短 20.61%，除霜效率提升 6.11%。 

［关键词］空气源热泵；低温性能；结霜图谱；补气除霜 
 

0  引言 

随着空气源热泵低温性能的提升，近年来其应用

范围从长江流域逐渐向北扩展。由于高效节能、成本

低和易于操作等优点，空气源热泵成为北京和河北等

地“煤改清洁能源”工程中替代燃煤供暖的最主要替

代品[1]。目前，空气源热泵已在华北等寒冷地区的区

域供暖和家庭供暖中得到了广泛地应用。 
空气源热泵在寒冷地区的低温环境运行时，同时

面临低温制热性能衰减和结霜制热性能衰减的双重

压力[2]。为了提高机组的低温性能，许树学[3]等人实

验研究了以 R32 为工质的准二级压缩空气源热泵的
制热性能，在低温环境下和单级系统相比，排气温度

降低 10~20℃。Wang[4, 5]等人提出了带有滑板补气结

构的滚动转子式压缩机，该结构不仅可以避免补气回

流，而且和单机转子压缩机相比，其制热量和能效比

在低温环境下分别提升了 16.2~31.6%和 5.1~12.0%。
针对结霜问题，李玮豪[6]等人提出了一种溶液除湿型

无霜空气源热泵空调系统，该系统的供热综合能效比

和逆循环除霜系统相比有所提升，但目前无霜空气源

热泵在工程中鲜有应用。王伟[7]等人为了及时准确地

除霜，提出了光-电转换和温度-湿度-时间两种除霜控
制方法，和传统的温度-时间法对比，可有效避免误
除霜，机组在北京地区 COP可提升 10~12%。为了加
快空气源热泵的除霜速度，董建锴[8]等人和曲明璐[9]

等人在系统中加入了蓄能装置，为机组除霜时提供热

量。 
分析上述研究发现，学者们对空气源热泵的低温

供暖和结霜问题已进行了积极的探索，使空气源热泵

在-20℃以上的环境中可以稳定运行。但在环境温度
可降低至-30℃以下的严寒地区，空气源热泵仍然会
因排气温度过高而无法运行。此外，空气源热泵在严

寒地区也面临着结霜和除霜慢的问题。综上，为推进

空气源热泵在严寒地区的应用，本文在哈尔滨搭建了

准二级压缩空气源热泵试验台，并对其健康运行的关

键问题进行研究。 
表 1  实验空气源热泵信息 

名称 参数 备注 
制冷剂 R410A  

额定制热量 (kW) 12.5 测试干/湿球温度为-12/-14℃ 
额定功率 (kW) 5.09 测试干/湿球温度为-12/-14℃ 
室外盘管类型 翅片管  

室外盘管材料 铜  

翅片材料 铝  

铜管类型 内螺纹管  

经济器类型 板式  

1  实验方案 

图 1 给出了搭建的准二级压缩空气源热泵试验
台系统原理图，其室外机的照片如图 2所示。如图 1
所示，该空气源热泵系统由三部分构成：室外机，水

力模块和室内水循环部分。室外机主要包括一台带补

气的变频涡旋压缩机，两个电子膨胀阀，一个翅片管

换热器，一个变频风机，一个经济器，一个气液分离

器和一个四通换向阀组成。两个电子膨胀阀分别用来

调节主制冷剂环路和补气环路的制冷剂流量。水力模

块由一个板式换热器，一个 3kW的电加热器，一个 8
升的膨胀水箱和一个循环水泵组成。电加热器通常处

于关闭模式，当机组的制热量不能满足热负荷的需

求，或者除霜过程中回水温度低于 30℃时，会自动
打开。室内水循环部分包括 3 台风机盘管，一个 60
升的水箱和一个补水泵组成。水箱用来增大水系统的
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水容量，避免机组在供暖季初期和末期由于热负荷过

小而频繁启停。实验空气源热泵的其它参数如表 1所
示。 
该实验空气源热泵安装在哈尔滨市某五层建筑

的第五层，用来向一个使用面积为 144.6平的建筑供
暖。利用哈尔滨的天然超低温室外环境，对该机组的

低温性能和结除霜性能进行研究。如图 1所示，为了
测量和记录实验数据，在实验机组上安装了热电阻和

压力传感器等测量仪表，测量仪表的参数和数量等信

息如表 2所示。室外盘管表面的四个热电偶分别安装
在最上部和最下部制冷剂支路的进出口，其平均值作

为室外盘管的表面温度。 

压缩机

气液
分离器

四通换向阀

经济器

电加热器 水泵

蓄能水箱

风盘1室外机

板式换热器

膨胀水箱

补水泵

补气电子
膨胀阀

主电子膨
胀阀

T
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T

T

TT

P3

P1P2

T

T T T

T T

F3F2

T

F1

T T
W

W

W

T

风盘2 风盘3

T T

水力模块室外机

室内水循环部分

T P5

T

TT

T

压力传感器 温度传感器 智能电表 调节阀

流量计 制热模式 除霜模式

T

F1 F3

P1 P5 W

 

图 1  准二级压缩空气源热泵试验台原理图 

表 2  测量仪器信息 
名称 测量范围 误差 测量参数 数量 

热电阻 -50~130 ℃ ±0.1 ℃ 制冷剂/水/送风温度 23 

吸气: 0~2 MPa 0.3% FS 1 

排气: 0~3 MPa 0.3% FS 1 压力传感器 

其它: 0~5 MPa 0.3% FS 

制冷剂压力 

3 

涡轮流量计 0~3 m3/h 0.5% FS 水流量 1 

转子流量计 0~1.2 m3/h 0.5% FS 水流量 2 

室外机: 0~8.8 kW 0.25% FS 室外机耗功 1 
智能电表 

室内机: 0~3.3 kW 0.25% FS 水力模块耗功 1 

微压差计 0~300 Pa 0.5% FS 室外盘管前后压差 1 

温度: -40~120 ℃ ±0.3 ℃ 
温湿度记录仪 

湿度: 0~100% ±3% 
室内外温湿度 4 

2  实验结果 
2.1  空气源热泵低温性能研究 
为了保障准二级压缩空气源热泵在严寒地区的

低温环境下稳定运行，提出了如图 2所示的基于室外
环境温度分段控制压缩机吸气状态的控制方法。在环

境温度低于-15℃时，不仅通过增大补气量来降低排
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气温度，而且压缩机的吸气状态由过热态变成了带有

部分液态制冷剂的两相态；而在环境温度度高于-15
℃时，只通过补气来提升机组的低温性能。实验过程

中，压缩机的吸气带液量通过油池内的油温进行控

制。 
采用该控制方法，在环境温度为-27.5~-10℃和供

水温度为 35~50℃时，对机组的制热性能进行了实验
研究，实验结果如图 3所示。从图 4(a)可以看出，压
缩机的排气温度随着室外温度的降低和供水温度的

升高而逐渐升高，但即使在环境温度为-27.5℃和供水
温度为 50℃的严峻环境下，机组的排气温度只有
112.0℃，这表明在该控制逻辑下，压缩机的排气温度
得到了很好的控制。各工况下机组的 COP 如图 4(b)
所示，COP随着环境温度的降低和供水温度的升高而
逐渐降低，其拟合公式如式 1 所示。在环境温度为
-27.5℃和供水温度为 50℃时，机组的 COP仍可以达
到 1.39，表明机组在低温环境下仍可取得比较好的节
能效果。 

* 5.89 5.935
* *COP COP ( ) ( )o s

o s

T T
T T

−=             (1) 

初设值:
EEV1 开度 ；
EEV2开度 。

调节EEV1开度

1 ℃< Δt吸 <5 ℃
否

t排 ≥60 ℃

是

调节EEV2开度

3 ℃< Δt补 <15 ℃否

OEEV2=0

1 ℃< Δt吸 <5 ℃

调节EEV2开度

确定EEV1和EEV2的开
度及排气温度

是

否

否

是

是

是

否

是
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是

否

否

是
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是

否

否

是

t环 >t0
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t油, 低 +10℃

吸气过热 吸气带液

to：环境温度； Δt吸：吸气过热度； t排：排气温度； Δt补： 补气过热度； t油：油池内油温；
t油，低: 油池内允许的最低油温； EEV1：主电子膨胀阀； EEV2：补气电子膨胀阀。

 

图 2  基于室外环境温度分段控制压缩机吸气状态的控制

方法 
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(a) 不同工况下排气温度                              (b) 不同工况下 COP 

图 3  实验机组的低温性能 

2.2  低环温空气源热泵结霜性能研究 
空气源热泵在严寒地区供暖时，结霜问题依然存

在，但其结霜性能与之前的研究结果相差很大，如在

室外温湿度为 0℃和 80%时，之前的研究表明机组会
严重结霜[10]，但在哈尔滨运行时却并不结霜。为了研

究变频空气源热泵在严寒地区供暖时的结霜性能，对

实验机组在 2017-2019年两个供暖季中的结霜特点进
行归纳总结，耦合建筑热负荷，开发了低温空气源热

泵供暖结霜图谱。 
在两个供暖季中，不同环境温度下测量的室外盘

管表面温度如图 4(a)所示，由室外环境温度和盘管表
面温度可得到机组结霜的临界相对湿度，连接不同环

境温度下的临界相对湿度即可得到结霜线 be，如图
4(b)所示。在两个供暖季中观察到明显结霜的室外最
低温度为-26.5℃，所以取该值为结霜区域的下边界
值。理论上，室外盘管表面温度低于 0℃，其表面就
会结霜，因此实验机组的理论结霜区域为图 4(b)中的
区域 abcdefga。但马最良等人[11]研究发现，室外盘管

表面温度在-2℃左右才开始会结霜，本研究中摄像头
记录的出现结霜的最高盘管温度为-1.7℃，对应的环
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境温度为 1℃，取该值为结霜区域的上边界值，可得
实验机组的实际结霜区域为区域 gcdefg。 
如图 4(b)所示，本研究中得到的结霜图谱和文献

[10]中的有三点明显差别： 
（1）本研究中得到的结露线(线 cde)的变化趋势

与文献[10]中的(线 c1d1e1)是相反的，本文中由 80.6%
降低到了 62.8%，而文献[10]中由 42.1%升高到了
62.0%； 
（2）在相同室外温度下，本研究中的临界相对

湿度明显高于文献[10]中的，例如在 0℃时本研究中
的临界相对湿度是 79.3%(点 d)，而文献[10]中为
45.1%(点 d1)； 
（3）本研究中结霜区域的上下限温度为-26.5℃

和 1℃，均低于文献[10]中的-15℃和 6℃。 
这些变化主要是由于机组的制热量随热负荷变

化进行的调节及相同供热面积时严寒地区需要更大

容量的机组引起的。 
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(a) 不同环境温度下盘管表面温度                            (b) 结霜图谱 

图 4  低温空气源热泵结霜图谱 

2.3  低环温空气源热泵加速除霜性能研究 
空气源热泵除霜时，存在除霜速度慢的问题。在

严寒地区，由于室外环境温度较低，室外盘管向环境

中散失的热量更多，机组的除霜速度比寒冷地区更

慢。为了缩短除霜时间，增加压缩机的排气质量流量

和输入功率是根本办法。结合准二级压缩空气源热泵

的结构特点，提出了通过中间补气提高机组除霜性能

的控制方法。 
空气源热泵补气除霜的关键是避免液态制冷剂

被补入压缩机，因此应保证除霜过程中机组的补气过

热度大于 0℃。如图 5(a)所示，在补气电子膨胀阀开
度为 60，120和 240时，补气过热度的变化趋势相似

且始终大于 0℃，但随着补气电子膨胀阀开度的增大，
补气过热度逐渐降低。当补气电子膨胀阀开度为 300
时，在除霜的第 10s，补气过热度降低至 0℃，除霜
中止。除霜过程中室外盘管最下端制冷剂支路出口表

面温度如图 5(b)所示，随着补气电子膨胀阀开度的增
大，除霜时间逐渐缩短，说明 240为补气除霜的最佳
开度。在开度为 240时，除霜时间缩短 61s，缩短率
为 20.61%。由图 5(c)可知，补气不仅可以缩短除霜时
间，而且可以提高除霜效率。在补气电子膨胀阀开度

分别为 0，60，120和 240时，除霜效率分别为 51.96%，
53.12%，54.67%和 58.07%，这说明在最佳开度下，
除霜效率提升了 6.11%。 
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(a) 补气过热度                        (b) 盘管出口表面温度                    (c) 除霜效率 

图 5  不同补气情况下机组的除霜性能 
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3  结论 

(1) 为保证空气源热泵在严寒地区超低环温下可
靠运行，提出基于室外环境温度分段控制压缩机吸气

状态的控制方法，解决机组在超低环温时排气温度过

高的问题。 
(2) 耦合建筑热负荷，开发了严寒地区变频空气

源热泵供暖结霜图谱，展示了变频空气源热泵在严寒

地区的结霜特点。 
(3) 为解决严寒地区空气源热泵除霜制冷剂流量

不足，除霜时间长的问题，提出通过中间补气提高机

组除霜性能的控制方法，除霜时间缩短 20.61%，除
霜效率提升 6.11%。 
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基于 ANN预测控制的 PV-SAHP系统启动及 
变容量运行控制 
何宏宇，李舒宏，董科枫 

（东南大学，南京  210000） 
［摘  要］基于使用需求并根据环境工况的实时变化及时调整控制策略，对实现光伏太阳能热泵的高效运

行有重要意义。为解决传统控制方式在复杂环境工况下无法实现精准高效控制的问题，利用南京地区搭建的平

板式光伏太阳能热泵热水器系统实验台，根据系统全年工况下运行参数建立神经网络功耗和压缩机频率预测模

型，结合用户使用需求制定启动及实时变容量预测控制策略并进行了控制实验。结果表明：预测控制方法在变

化较为复杂的环境工况下，较传统的启动和变容量控制方式分别提升 5.37~13.54%和 8.59%~37.39%，且可根据
使用需求精确控制加热时长。 

［关键词］光伏太阳能热泵；人工神经网络模型；控制策略设计；实时控制实验 
 

0  引言 

光伏太阳能热泵（PV-SAHP）通过利用太阳辐射
资源向用户提供生活热水的同时进行光伏发电，是一

种高效的热电联产装置[1]。自从 20世纪 70年代光伏
光热（PV/T）技术概念被提出以来[2]，研究人员对光

伏太阳能热泵进行了系统的理论与实验分析。Ito 等
人[3,4]搭建了光伏太阳能热泵实验台，研究了光伏电

池模块的特性和热泵的性能；裴刚、季杰等人[5,6]讨

论了辐射强度、冷凝器供水温度、玻璃盖板等多种参

数对系统性能的影响，并提出了一种基于分布参数方

法的光伏集热蒸发器的动态模型；荆树春[7]等人利用

修正 Hottel-Whillier模型建立了光伏光热一体化热泵
系统的数学模型，对制冷剂流量、辐射强度和水温等

影响因素进行了分析；Kong[8]对各种参数对系统的热

性能影响做了分析，结果表明压缩机运行频率、太阳

辐照度和环境温度对系统性能影响较大。太阳能为一

种不稳定的能源，合理的控制利用对实现系统高效运

行有重要意义，上述研究为光伏太阳能热泵控制方法

的研究奠定了基础。 
1998 年，Chaturvedi[9]开发了用于家用热水制取

的可变容量 DX-SAHP系统，研究压缩机频率变化对
系统性能的影响，然而 Chaturvedi仅做了理论分析，
没有根据具体的系统提出实用化的变容量控制策略。

2008年，孙振华[10]针对 DX-SAHP系统建立集中参数
法仿真数学模型，根据仿真结果在同时约束总加热时

长和限制系统COP最低值为控制原则制定变频策略。
然而控制策略依照当天平均环境工况制定，且策略种

类较少从而导致系统不能根据用户实际使用规律和

环境工况的实际变化灵活和充分利用环境资源以提

升能效。2018年 Kong等人[11]提出了一种 DX-SAHP
系统的变频控制方法，通过环境工况的变化实时改变

压缩机频率以控制温升速度不变从而控制总运行时

长，然而控制方案缺乏考虑加热水温对系统性能的影

响，且未在启动时间的选择上给出具体的参考，控制

策略不完整。 
2017 年 Li 等人[12]搭建了 PV-SAHP 热水器系统

并设计了一套完整的变容量控制策略表及开机时间

控制策略。然而基于仿真程序模拟得到的控制策略表

控制精度较低，且受到压缩机频率变化范围的限制，

在环境工况波动较大的情况下实验台压缩机频率调

节范围无法满足实际调节需求；开机时间控制策略仍

是按照一天内太阳辐射呈正态分布的变化趋势制定

控制方案，不能根据太阳辐射逐时变化情况进行实时

调整，因此仍不是最佳的控制方案。 
鉴于传统数学模型繁琐的计算过程不利于控制

系统的实时计算和调控，现有控制策略调节自由度较

低、无法灵活高效应对环境工况及使用需求不规则变

化的问题，有必要建立更加简单的系统能耗和压缩机

频率预测模型以寻找最优运行时段和压缩机实时运

行频率，制定基于实际使用需求的启动及变容量预测

控制策略，并在不同环境工况下对策略进行实验验

证。 
1  系统实验台与训练数据采集 

针对解决一天内环境工况不规则变化和系统调
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节能力限制导致加热时段和压缩机变频控制偏离原

定计划的问题，同时在最大限度满足用户的实际使用

需求前提下尽可能提升系统综合能效，需建立可实时

计算的系统能耗和压缩机频率预测模型。预测模型由

系统实验台在不同环境工况以及系统运行频率下测

得的实验参数训练得到，因此需通过系统实验台采集

运行数据。 
1.1  系统实验台 
本研究中位于南京地区的 PV-SAHP 系统实验平

台各部件的构成与何宏宇等人[13]搭建的相同，包括

150L集热水箱、变频调节范围在 20-60Hz的一匹 R22
工质的交流变频压缩机、4.32m2平板式光伏集热蒸发

器以及电子膨胀阀；测量系统包括温度、太阳辐照度、

压缩机耗功与光伏发电功率测量仪器，控制系统包括

PLC与变频器均已在先前工作中搭建完成。因此，本
文对系统控制策略的制定与实验将在之前已搭建的

实验台基础上。实验台系统图如图 1所示。 

 

1、太阳总辐射表；2、PLC；3、变频器；4、交流供电；5、交流变频压缩机；6、集热水箱； 

7、储液器；8、干燥过滤器；9、电子膨胀阀；10、手动截止阀；11、光伏集热蒸发板； 

12、MPPT 光伏充放电控制器；13、胶体铅酸蓄电池；14、逆变器；15、交流负载 

图 1  PV-SAHP 热水器系统图 

1.2  运行数据采集 
为了便于系统神经网络预测模型的建立，在 2017

年至 2018 年之间进行了不同季节、天气状态以及压

缩机运行频率下的定频加热实验并采集实验数据用

于神经网络模型的训练。相关实验数据参见表 1： 

表 1  不同工况及运行状态下系统实验数据 
日期 平均太阳辐照度/W/m2 平均环境温度/℃ 初始水温/℃ 结束水温/℃ 运行频率/Hz 加热时长/min 

2017/08/25 933.53 37.23 30.9 50.01 50 78 
2017/08/25 867.7 33.57 29.88 50 60 73 
2017/08/27 602.77 29 29.14 50.08 45 113 
2017/10/18 254.69 24.75 21.75 50.02 36 237 
2017/11/01 649.09 14.23 17.86 50.01 35 251 
2017/11/02 789.64 15.2 18 50.02 36 215 
2017/11/06 578.51 22.05 22.25 50.03 36 194 
2017/12/28 466.1 5.39 12.89 50.02 60 279 
2018/02/27 783.19 14.66 27.34 50.01 48 141 
2018/03/19 48.86 10.55 12.9 50.02 60 327 
2018/03/04 533.63 12.62 8.53 50 20 486 
2018/03/08 404.18 11.54 12 50 20 542 
2018/03/14 615.87 15.78 12.66 50.01 30 290 
2018/03/23 568.16 14.24 13.96 50.02 50 207 

测量系统实时记录实验过程中太阳辐照度、环境

温度、水箱水温、光伏发电功率和压缩机功率的变化

值。 
2  神经网络模型的建立 

相较于传统的 PV-SAHP 数学仿真模型计算的复

杂性，人工神经网络（ANN）模型结构简单，且具有
更快、更准确的解决传统技术中复杂和非线性问题的

优势[14]，更适合用于系统运行时的实时预测与控制。

为了辅助寻找一天内最佳的系统运行时间段和建立

更加准确及灵活的变频策略，分别建立神经网络系统
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功耗预测模型和系统变频运行预测模型。 
2.1  输入输出参数的确定 
神经网络预测模型通过已有的输出参数和与之

相关的输入参数数据对预测模型进行训练，确定神经

网络结构中的权值和阈值，得到可用于对输出参数进

行预测的神经网络模型。因此需先确定所需模型的输

入输出参数。 
1）系统能耗预测模型 
系统总能耗由系统循环加热过程的压缩机能耗

Ncomp和发电量 Eope决定，而二者主要受太阳辐照
度 Es、环境温度 Ta、水箱内水温 Tw 以及压缩机运
行频率 F影响。由于水箱内水温的变化差值 ΔTw（水
箱内水得热量变化）由一段时间内环境工况和压缩机

运行状态决定，而环境参数由逐时环境预测数据得

到，因此将整个加热过程分为每半小时为一段，通过

预测半小时内的平均功耗、光伏电池板发电量，从而

进一步计算整个循环加热过程的总耗功和发电量；同

时需要预测半小时内热水的温升以推测下一段加热

循环的水箱内水温。将半小时内平均太阳辐照度、环

境温度、水箱水初温和压缩机运行频率作为输入参

数，对应的 0.5h 内水箱水温升、系统能耗和发电量
为输出参数，从实验数据中提取共计 150 组训练样

本。其中 105 组数据用于模型训练，其余 45 组数据
用于模型验证。 

2）压缩机频率预测模型 
 根据以往研究[11,13]显示，在不同的水箱内水温条

件下，加热过程中按照环境工况参数的变化实时改变

压缩机运行频率，可通过控制加热速率将加热时间有

效的控制在符合加热条件的时间段内。为解决系统制

热调节能力与部分过好或过差工况不匹配导致运行

过程偏离既定加热过程的问题，需在原有控制模型的

控制参数中加入加热时长和目标水温控制变量以满

足调节需求。 
根据不同水箱内水初温 Tw,s、水终温 Tw,o 以及

压缩机频率数据组合整理出对应运行过程的平均太

阳辐照度、环境温度和总加热时长作为压缩机频率预

测模型的训练样本，将太阳辐照度、环境温度、水箱

内水初温、水终温和加热时长 t作为输入参数，对应
的压缩机运行频率作为输出参数。样本数据同样从实

验结果中提取，共计 899组，并随机选择 629组数据
用于训练神经网络模型，剩余 270组数据用于模型的
验证。 
2.2  BP 神经网络预测模型 

输入层 隐含层 输室层

·
·
·

·
·

·

(ai, bj)

Es

Ta

F

(aj, bk)

Tw

ΔTw

Ncomp

Eope

 xj  f
  

输入层 隐含层 输室层

·
·

·
·

·
·

(ai, bj)

Es

Ta

Tw,s

t

Tw,o

F

(aj, bk)

 xj  f
 

a.系统能耗预测模型               .压缩机频率预测模型 

图 2  多层前馈神经网络模型结构图 

BP 神经网络是一种按照误差逆向传播算法训练
的多层前馈神经网络，是目前应用非常广泛的一种神

经网络，其结构如图 2 所示。BP 神经网络由三层结
构组成：输入层、隐含层和输出层。 
在输入输出层参数确定的情况下，而隐含层结构

的确定包含隐含层的层数以及隐含层节点数的确定。

对于本系统来说，单隐层结构即可很好地反映出输入

输出参数之间的关系，隐含层层数的增加会导致神经

网络结构的复杂化，且易出现过拟合的情况；隐含层

节点数 N的确定可以参考以下经验公式[15]： 
N m l a= + +                        （1） 
式中，m 为输入层节点个数，l 为输出层节点个

数，a 为 1~10 之间的调节常数。本文中根据经验公
式两个模型隐含层节点数均设为 12。 
每个神经元的值由上一层神经元的加权之和经

过传递函数得到，关系式如下[16]： 



热泵                      第二十二届全国暖通空调制冷学术年会（2020）文集                        Heat pump 

|  建筑环境与能源  | 2020年第 10期 268 

n

j i i j
i 1

( )x w a b
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n

j j i i j
i 1

( ) [ ( )]y f x f w a b
=

= = +∑               （3） 

式中，n 为输入神经元的个数（i=1,2,3,⋯,n），
wi 为输入神经元的权重，ai 为输入神经元的值，bj
为神经元的偏差。f为传递函数。 
隐含层和输出层的传递函数分别选择 logsin函数

和 purelin函数，对应公式如下： 

-x

1( )
1

f x
e

=
+

                         （4） 

( )f x x=                               （5） 

2.3  模型验证 
本文分别通过平均绝对误差和决定系数对上述

两个预测模型进行误差分析，相应的计算公式如下所

示： 
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−∑                   （6） 
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∑
                （7） 

式中，n 为测试样本个数，XA 为训练模型预测
值，XP为测试样本值。 
经过验证计算，两个模型中四个输出值的误差评

估参照表 2： 
表 2  输出参数误差评估 

预测模型 评估参数 
平均绝对 
误差 

决定 
系数 

温升值 0.0097℃ 0.99998 
系统能耗 0.68 kJ 0.99999 系统性能预测模型 
系统发电量 3.16 kJ 0.99995 

系统频率预测模型 压缩机频率 0.28 Hz 0.99993 

可见运用神经网络建立的预测模型可以准确地

预测出系统运行参数，可用于控制策略对系统实时调

节过程中的预测计算。 
3  控制策略的制定 

由于 PV-SAHP 系统应尽量在白天工作以充分利
用太阳能[12]，因而将控制策略的最大可用时段严格控

制在 6:00至 18:00之间，同时结合用户实时变化的用
能时间段需求将系统实际可用运行时段定为二者的

交集。根据以往研究结论可知，系统运行期间应尽可

能降低压缩机频率以降低能耗[8,17]，而为了保证压缩

机的稳定运行，压缩机频率调节范围均存在下限，因

此会出现以下两种制热情况： 
制热情况 1：系统以最低频率能在实际可用运行

时段内完成热水制取任务； 
制热情况 2：系统以最低频率不能在实际可用运

行时段内完成热水制取任务； 
对于两种不同的制热情况，由于调节目标不同，

需分别制定相应的控制策略。 
3.1  系统最佳启动时间控制策略 
为更好地对系统光伏和光热性能进行综合评价，

同时便于最佳运行工况时段的选取，根据系统性能系

数的评价意义定义了 PV-SAHP 系统的能源输出因子
fen,PVT[18]： 

w PV
en,PVT

comp

Q E
f

N
+

=                       （8） 

式中，Qw和 Epv分别为运行期间系统的得热量
和光伏电能输出，Ncomp为系统压缩机功耗。 
对于制热情况 1，受到压缩机本身频率调节下限

的限制，在一些环境工况和系统实际可运行时段内全

程以最低运行频率即可完成制热任务，此情况表明系

统不需要变频运行以控制加热时长，需在该时段内寻

找环境工况最好的系统加热时段以尽可能降低系统

能耗。 
一天内的天气状况往往变化多端，往往会在晴、

多云、阴雨等天气状态之间相互切换，现实情况中太

阳辐射变化受天气状态影响剧烈。传统的系统启动时

间计算策略往往根据典型晴天状态下太阳辐射以中

午 12 点为中心呈正态分布趋势的特点进行归纳总结
和计算[12]，因此不能根据一天内天气状态的变化灵活

调整。而神经网络预测最佳启动时间控制策略根据实

际可用加热时间段内的逐时天气预报预测逐时太阳

辐射和环境温度值，使用系统能耗预测模型实时计算

每个启动时间对应加热过程的系统总能耗，从而预测

系统能耗最低的启动时刻。 
由于一般逐时天气预报数据来源不直接提供太

阳辐照度数据，仅提供天气状态作为参考，因此需根

据不同季节、时刻和对应的天气状态对太阳辐照度数

据进行量化处理。根据云量由少至多将天气状态划分

为晴/多云/阴雨三个状态，总结南京地区典型气象年
的逐时气象数据得到各个月份内不同天气状况对应

的逐时平均太阳辐照度数据[19]，部分月份如图 3 所
示。最佳启动时刻控制策略如图 4。 



Heat pump                       第二十二届全国暖通空调制冷学术年会（2020）文集                       热泵 

2020年第 10期  |  建筑环境与能源  |  269

06:00 08:00 10:00 12:00 14:00 16:00 18:00

0

200

400

600

800

1000

太
阳
辐
照
度

 (W
/m

2 )

小刻 (hh:mm)

 1月晴
 1月多云
 1月阴雨
 2月晴
 2月多云
 2月阴雨
 3月晴
 3月多云
 3月阴雨  

图 3  部分月份各天气状态下逐时平均太阳辐照度 

根据6:00~18:00之间系统总能耗、发电量计算系

统综合能源输室因子fen,PVT

水温是否达到设定值？

选取系统综合能源输室因子最大的启动小刻为系
统最优预室启动小刻

通过系统性能预室模型计算t小刻开始0.5h内水箱

内水温升ΔTw、系统能耗Ncomp、系统发电量EPV

用户设定小间结合6:00~18:00系统允许最长工作

小间计算系统实际最长工作小段在ts和to之间

设定ts为系统启动小间,初始化加热小刻t=ts
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图 4  启动时间预测模型 

3.2  基于逐时天气状态预调的实时变频控制策略 
根据制热情况 2，如果系统在系统实际可用加热

时段内不能以最低压缩机运行频率完成加热任务，则

需通过调节压缩机频率的方式以保证系统充分利用

限定时长完成加热任务。此时通过控制温升速率的方

法实现对加热时长的控制，系统在实时环境工况大幅

变化的情况下控制运行时除需调节压缩机实时运行

频率，还应考虑不同环境工况下压缩机自身调节能力

的限制。此时需要系统根据天气变化情况合理分配不

同加热阶段的制热量以充分调用系统的制热能力，控

制加热时长的同时维持全程系统低频运行。天气变化

指天气状态（晴/多云/阴雨）在加热时段内相互转变。 
由于天气变化是一个较为缓慢的过程，绝大多数

情况下一个完整的加热时段内只会出现一次天气状

况转变的情况，因此按照加热时段内天气状态出现变

化的时刻可将加热时段分为两段：加热前期和加热后

期。根据制热任务和预测环境变化情况，分别根据实

时制热量变化情况进行变频调节或对不同天气状态

下制热量进行预分配，通过系统实时变频调节达到控

制总加热时长的目的。实时变频控制策略步骤如图 5。 
图中转换水温定义为天气状态转变时刻的预测

水温目标，转换水温值的确定方法：根据加热后期时

长、加热最终温度目标和压缩机频率期望值，运用系

统性能预测模型预测加热后期初始时的水温，该水温

即为总加热过程的转换水温。压缩机频率中值的选择

依据是为系统在根据实时环境工况的变化调节频率

时能够保证压缩机足够的调节余量，压缩机频率期望

值设为压缩机频率范围中值，以保证前期充分利用系

统的制热能力的同时使加热后期压缩机具有足够的

调节余量。本系统压缩机频率中值根据频率变化范围

设为 40Hz。 
4  启动及变容量综合控制实验 

在 2019年 3月至 4月之间进行了多次实验以验
证新的启动时间控制策略和实时变频控制策略的控

制效果，并分别与传统控制方式的模拟结果进行了对

比。模拟数据参照何宏宇等人[13]建立的仿真模型得

出。 
4.1  系统最佳启动时间预测控制策略与传统控制方

式对比 
以 2019年 3月 4日和 3月 9日的天气为例进行

实验和模拟分析。在这两天假设用户端不做时间要

求，仅需在白天之内将水加热至 50℃。与系统性能
预测模型根据天气预报数据判断当天可采用系统最

低频率运行方式完成任务，因此实验采用基于系统性

能预测模型预测最佳启动时间控制策略进行控制。天

气预报数据由 TheWeatherChannel 应用软件提供。3
月 4日和 3月 8日逐时天气预报以及环境状况图 6所
示： 
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水温Tw,m以及设定水温Tw,o，通过系统
变频预室模型分别对加热前期和加热

后期进行实小变频控制

根据初始水温Tw,s和设定水温Tw,o使用
系统变频预室模型对可加热小段内系

统进行实小变频控制

系统启动并每隔10s获取实小环境温

度Ta和太阳辐照度Es

根据不同小段的加热目标调用系统变
频预室模型实小计算当前环境工况对

应的系统运行频机
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否

否

是
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否
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图 5  基于逐时环境预测模型预调的实时变频控制策略 
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图 6  3 月 4 日和 3 月 9 日实际环境工况与天气预报预测环境工况比较 

图 6 中可以看到尽管通过天气预报预测的逐时
平均环境工况数据并不是非常准确，但也能基本正确

反映其大致的变化趋势，为系统运行时段的选择提供

了一定的参考依据。 
在 3月 4日，水箱内初始水温为 8.1℃；在 3月

9日，当天水箱内初始水温为 19.8℃。两天的目标加
热水温均为 50℃。为体现系统最佳启动时间控制策
略的控制效果，选取两种传统的控制方式进行模拟对

比：启动方式一根据启动时刻的天气预报推算当天平

均辐射强度和环境温度，查询控制策略表得到制热水

时长，再根据当天天气状态得到所需延迟时间，最终

得出系统启动时刻[12]；启动方式二则根据 3月份的月
平均太阳辐照度和环境温度数据计算系统以最低频

率运行的总时长，以 12 点为中间时刻计算系统的启
动时刻[20]。三种启动控制方式的预测启动时刻和实验

模拟结果对比如表 3所示： 
表 3  3 月 4 日、3 月 9 日 

预测时间启动控制与其他控制方式结果对比 

控制方式 平均 Es
/W/m2 

平均 Ta 
/℃ 

起始 
时刻 

耗时
/min

fen,PVT

日期：2019年 3月 4日 
预测时间启动控制 595.6 12.91 8:00 419 8.05 

方式一 422.8 13.89 9:40 493 7.09 
方式二 562.2 11.81 7:21 409 7.58 

日期：2019年 3月 8日 
预测启动时间控制 224.8 12.89 10:00 443 4.12 

方式一 159.4 11.23 07:12 481 3.8 
方式二 189.4 12.23 8:37 454 3.91 
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从表 3中可以看出，预测时间启动控制方式在两
天内均根据预报逐时天气状态捕捉到了更好的环境

工况时段，策略根据实际环境工况变化趋势自动捕捉

工况最佳时段以保证系统性能最佳。而控制方式一在

两天内均根据启动时刻的天气状态预测最佳启动时

段，忽略了天气状态变化对最佳运行工况预测的影

响；控制方式二所参考的逐月平均环境工况数据与当

天实际环境工况数据差距较大，天气实际变化趋势与

理想趋势不符。两种传统控制方式均未根据实际工况

变化趋势控制系统运行在一天内最佳工况时段内导

致系统制热性能均不为最优。基于启动时间预测控制

策略的系统 fen,PVT在 3月 4日较两种传统启动控制
分别高出 13.54%和 6.2%，在 3月 9日较传统启动控
制分别提升 8.42%和 5.37%，取得了很好的节能效果。 
4.2  基于逐时天气状态预调的实时变频控制策略与

传统控制方式对比 
以 2019年 3月 24日和 4月 2日的环境工况为例

进行实验和相关对照组的模拟。3 月 24 日，假设用
户将加热时间限定在 9:30~14:30之间，加热初始水温

为 17.76℃；4 月 2 日，假设用户将加热时间限定在
10:00~14:00之间，加热初始水温为 15.28℃。两天的
目标水温均设定为 50℃。相关的天气状态和运行状
态预测见表 4，实际变化情况如图 7所示。已知实验
台压缩机频率调节范围在 20-60Hz之间。根据神经网
络频率预测模型预测的两天内全程平均频率显示均

高于系统压缩机最低频率，因此选择实时变频控制策

略进行预测控制： 
表 4  3 月 24 日、4 月 2 日加热时段内 

天气预报及系统运行状态预测 
时刻 天气状态 环境温度/℃ 预测逐时运行频率/Hz 
10:00 晴 15 17.5 
11:00 晴 17 14.9 
12:00 多云 18 25.2 
13:00 多云 19 25.2 
14:00 多云 19 27.5 

3月 24日全程平均值 17.6 21.6 
10:00 多云 15 45.8 
11:00 多云 17 41.8 
12:00 阴 17 77.2 
13:00 阴 16 81.7 

4月 2日全程平均值 16.25 58.4 
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图 7  3 月 24 日和 4 月 2 日加热时段环境工况 

由表 4可知，在 3月 24日，加热时段内根据逐
时天气状态预测系统压缩机平均运行频率为 21.6，高
于压缩机最低可调运行频率，且从逐时预测频率中可

以看出在系统运行后期（12:00 后）未超出压缩机频
率可调范围，因此无需进行制热量预分配；在 4月 2
日，根据天气预报预测全程的压缩机频率在 58.4Hz，
然而在加热后半程即 12:00之后逐时压缩机预测频率
分别为 77.2Hz和 81.7Hz，高于最高压缩机可调频率，
因此需要对制热量进行预分配以控制整体的加热时

长以满足用户的时间段限制需求：根据系统性能预测

模型可算出在天气状态转折点 12:00和预测加热水温

37.04℃，总加热时段分为 10:00-12:00和 12:00-14:00
两个加热时段，变频策略根据不同时段制热目标实时

控制。同样，为了为体现新控制策略控制效果，选取

两种传统的控制方式进行模拟对比：控制方式一需根

据不同太阳辐照度和环境温度对压缩机频率进行分

档制定，对系统运行进行变频控制[13]；控制方式二分

别根据 3月和 4月平均环境工况计算可在预期加热时
长内完成制热任务的压缩机频率，在启动时刻按照该

频率定频启动运行[10]。三者的压缩机频率变化和水温

变化情况如图 8和图 9所示，并将模拟和实验的控制
结果列于表 5和表 6中： 
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a. 加热过程水温变化情况                  b. 加热过程压缩机频率变化情况 

图 8  3 月 24 日不同控制策略的系统变化状态 

表 5  3 月 24 日神经网络预测控制 

与其他控制方式结果对比 

控制方式 平均 Es 
/W/m2 

平均 
Ta/℃ 

平均 
F/Hz 

耗时 
/min 

fen,PVT 

神经网络 
预测控制 

622.9 18.01 20.1 294 9.48 

方式一 658.3 17.85 23.3 270 8.73 
方式二 770.6 17.2 35 193 6.9 

图 8 中理论加热过程为控制方式一的理论加热
过程，即压缩机频率调节不受实际频率范围限制。从

3月 24日环境工况变化图可以看到，在 13:00前由于
平均太阳辐照度较高导致系统理论运行频率低于最

低可调节频率，传统控制方式一由于在加热前期以高

于理论运行频率的最低频率运行，在后期以理论运行

频率运行，从而导致整体加热时长较预定时长缩短了

30 分钟；传统控制方式二则由于理论环境工况与实
测值差距过大导致运行频率设定过高，较预计结束时

刻提前了 107 分钟。而神经网络预测控制则在 13:00
之后则根据当前加热量和剩余可用时间对加热速率

进行了实时调整，根据前期制热增量实时减少后期的

制热量，控制总时长的同时充分降低了加热期间压缩

机平均运行频率，系统 fen,PVT较传统控制方式分别
提升 8.59%和 37.39%。 
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a.加热过程水温变化情况                 b.加热过程压缩机频率变化情况 

图 9  4 月 2 日不同控制策略的系统变化状态 

表 6  4月 2日神经网络预测控制与其他控制方式结果对比 

控制方式 平均 Es 
/W/m2 

平均 
Ta/℃ 

平均 
F/Hz 

耗时 
/min 

fen,PVT 超时 
/min 

神经网络 
预测控制 

335 15.99 54.7 242 4.74 2 

方式一 286.1 15.84 47.4 282 4.98 42 
方式二 319.6 15.95 50 263 4.85 23 

根据图 9可以看到，在 4月 2日，传统控制方式

一在加热前期可以根据环境工况正常变频使温升速

率基本与理论过程温升吻合，而在 12:00后环境工况
突然变差，导致在后期制热量对应所需的理论压缩机

频率超出了实际频率调节的上限，实际加热时间超出

预定时长 42 分钟；控制方式二同样由于错误估算平
均环境工况而导致加热时长超出预计时长 23 分钟。
而神经网络预测控制策略根据环境工况变化预测数
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据计算出 12:00 的转换水温为 37.04℃，高于理论加
热过程此时的 32.64℃水温预测值从而弥补了加热后
期由于平均环境工况变差带来的制热能力不足的问

题，相对于预期加热结束时刻仅超时 2分钟。尽管此
类天气状态变化情况下神经网络预测控制方式

fen,PVT 略低于传统策略表控制方式，但保证了加热
时间的精准控制。 
可以看出，较于传统的变频控制策略，神经网络

预测变频控制策略根据不同环境工况下系统的制热

能力和实时环境工况灵活分配各时段制热任务，控制

加热速率，尽可能降低压缩机频率以提升系统制热性

能的同时精确控制加热时长以满足用户时间设定要

求。 
5  结论 

本文根据已有研究中搭建的 PV-SAHP 热水器实
验台装置，提出一种基于 BP神经网络预测与实时控
制的 PV-SAHP 热水器综合控制策略，并在不同制热
条件下进行了实验研究，得出以下结论： 

1)在不同环境工况和压缩机运行频率下进行定
频实验并采集实验数据，并根据实验数据建立神经网

络系统能耗和压缩机频率预测模型用于实时预测控

制策略的实现。 
2)根据系统在实际运行时段内能否以最低运行

频率完成制取热水的任务，分别建立相应控制策略：

若系统以最低频率能在实际可用运行时段内完成热

水制取任务，根据天气预测寻找最佳工况时段以计算

系统总能耗最低的启动时刻；否则根据天气预报进行

基于加热任务预分配的实时变频控制，使系统充分利

用加热时段以降低系统总能耗。 
3)在南京运用 PV-SAHP 热水器实验台针对两种

控制策略分别进行了实验。结果表明：通过神经网络

预测最佳启动时刻控制策略较传统控制策略的系统

整体 fen,PVT 提升 5.37~13.54%；通过基于逐时环境
预测预调的实时变频控制策略较传统控制策略的系

统 fen,PVT 提升 8.59%~37.39%，且可以精确控制加
热时间。 
综合控制方法以及实验结论将有助于 PV-SAHP

系统的进一步研究和应用。 
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基金项目：基于 SOFC/GT和氨吸收式动力/制冷复合循环
的CO2准零排放分布式冷热电联供系统特性协
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基于太阳能耦合燃料电池热电联供系统的太阳能

光电/光热试验研究 
张  涛 1，韩吉田 2，赵红霞 2，段  炼 2 

（1.山东省泰安市中心医院，泰安  271000 
2.山东大学能源与动力工程学院，济南  250061） 

［摘  要］为了有效利用可再生能源并显著提高可再生能源利用效率，缓解能源危机和减少环境污染。利

用“温度对口，梯级利用”的原理将太阳能光电及燃料电池发电、太阳能热利用及燃料电池余热回收利用结合

起来，构建太阳能耦合燃料电池的热电联供系统。根据热电联供系统的构成，搭建太阳能气象工作站、太阳能

光电/质子交换膜燃料电池模拟器、低温太阳能集热器/空气源热泵热水系统试验平台，测试太阳能光电/光热的
运行参数，验证太阳能耦合燃料电池热电联供系统的可行性。试验结果表明：100W太阳能光伏板平均充电电压
值为 11.73V，平均充电功率为 18.29W，平均充电效率为 14.22%，光伏板平均温度系数为 0.0763，PEMFC电能
转化效率为 22.06%。在试验验证期间，全玻璃真空管集热器温升速率随着水箱内平均温度的升高逐渐增加，但
当水箱内平均温度趋向最大值时，由于受到辐照强度、环境参数变化的影响，试验温升速率逐渐减小。在低温

太阳能集热器/空气源热泵热水系统中，储热水箱最低平均温度为 44.24℃，满足热用户全天需求。管板集热器
总平均热效率为 35.43%，黑陶瓷集热器总平均热效率为 40.21%，新材料技术有利于提高集热器的热效率。太阳
能光电/光热试验数据验证了太阳能耦合燃料电池热电联供系统的可行性，对有效解决我国能源紧缺、环境污染
等问题具有重要的理论和工程应用价值。 

［关键词］热电联供系统；燃料电池；太阳能光电；太阳能光热；试验研究 
 

引言 

太阳能是一种可再生能源，利用太阳能对于节约

常规能源、保护环境具有极其重大的意义[1]。燃料电

池是等温地将储存在燃料与氧化剂中的化学能直接

转化为电能的电化学单元，具有高效、不依赖环境变

化的特点[2]。作为一种具有良好发展前景的低温燃料

电池，质子交换膜燃料电池（PEMFC）具有工作温
度低、无污染、无腐蚀、比功率大、启动迅速等优点
[3]。太阳能耦合燃料电池热电联供系统具有能源利用

率高、能源循环利用的特点，对于解决能源短缺和环

境污染两大世界难题具有重要意义。 
太阳能耦合燃料电池热电联供系统分为太阳能

光电/燃料电池的发电系统、太阳能光热/燃料电池的
余热回收系统。太阳能光电/燃料电池系统是有效的
一种复合电能系统，联供系统主要包括太阳能光伏电

池、水电解槽、氢气储罐、燃料电池[4]，水电解槽接

受光伏直流电生成氧气及氢气，电解水生成的氢气储

存在储氢罐中，燃料电池消耗储存的氢气产生电能
[5]。电能输出的可靠性以及增加的利润，是太阳能光

电/燃料电池系统的最大优点[6-9]。全玻璃真空管集热

器、单效溴化锂吸收制冷系统、质子交换膜燃料电池、

板式换热器可组成冷热电联供系统，PEMFC 为住宅
内的照明和家电提供电力，在没有太阳辐照的条件

下，PEMFC 也可为住宅提供限量的热水[10-13]。太阳

能光热/PEMFC的仿真研究表明，当燃料电池的电流
密度为 900mA·cm-2 时，电池的最大输出功率为

7.19kW，最大输出热能为 13.20kW。当燃料电池运行
温度由 75℃升高至 95℃时，燃料电池最大输出功率
由 7.30kW下降为 6.90kW，但最大输出热能由 7.70kW
上升为 8.10kW[14-16]。在太阳能光热/PEMFC联供系统
中，氢气的反应速率、燃料电池运行温度、电堆循环

冷却水进出口温度、电堆的输出电压与电流是主要影

响因素，电堆循环冷却水输出功率决定水冷系统参数

及太阳能热水系统参数[17]。 
本文在全玻璃真空管太阳能集热器研究的基础

上，参阅太阳能光电/光热和 PEMFC联供系统的相关
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试验研究，搭建太阳能气象站、太阳能光电/PEMFC
模拟器以及低温太阳能集热器/空气源热泵热水系统
试验平台，试验研究太阳能光电/光热和 PEMFC热电
联供系统基础参数，试验验证太阳能耦合燃料电池热

电联供系统的可行性。 
1  联供系统构成 

如图 1所示，太阳能光电/光热和 PEMFC热电联
供系统由太阳能气象站、太阳能光电/PEMFC、低温
太阳能集热器/空气源热泵热水系统及 PEMFC/板式
换热器构成。 
在太阳辐照充足的条件下，太阳能光伏板产生电

能，这些电能首先通过直流控制器供给电用户；同时

产生的多余电能输送给电解槽，在电解槽中电解水产

生氢气和氧气。电解水产生的氢气和氧气，首先分别

储存在氢气储罐和氧气储罐中；当太阳辐照强度较低

或辐照强度为零时，氢气和氧气经过质子交换膜燃料

电池的电化学反应产生直流电能，直流电能经过功率

转换装置供给电用户直接使用，由此构成太阳能光电

/PEMFC联供系统。 
空气源热泵控制温度设定为 40～45℃，维持储

热水箱内温度为 40～45℃。当储热水箱水位低于 40%
时，软化水补水经电磁阀进入储热水箱，与储热水箱

内的热水混合；在太阳辐照充足的条件下，启动太阳

能热水循环泵，储热水箱内热水流经低温太阳能集热

器并吸收太阳辐射能，吸收太阳辐射能的热水温度升

高并储存在水箱内；当储热水箱内热水温度低于 40
℃时，启动空气源热水循环机组，储热水箱内热水流

经空气源热泵并吸收空气热能，吸收空气热能的热水

温度升高并储存在水箱内，当储热水箱内热水温度高

于 45℃时，空气源热水机组停止运行。低温太阳能
集热器、空气源热水循环机组、储热水箱和自动控制

系统，组成完整的低温太阳能集热器/空气源热泵热
水系统。 
当水温为 55℃的燃料电池电堆去离子循环冷却

水流经板式换热器时，释放热量后水温下降为 50℃，
水温为 50℃的去离子循环冷却水流经 PEMFC电堆，
吸收运行温度为 80℃左右的电堆热量，温度升高为
55℃的循环冷却水；当储热水箱内 40℃的太阳能热
水流经板式换热器时，吸收热量后水温上升为 45℃，
水温为 45℃的太阳能热水流经储热水箱，并储存在
水箱内部供给用户使用。PEMFC 电堆、板式换热器
和太阳能储热水箱构成 PEMFC 电堆/太阳能光热热
电联供系统。 
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图 1  太阳能光电/光热和 PEMFC 热电联供系统简图 

2  试验装置 

根据太阳能耦合燃料电池热电联供系统的构成，

太阳能光电/光热的试验装置主要包括太阳能气象
站、太阳能光电/PEMFC模拟器、低温太阳能集热器

/空气源热泵热水系统。 
2.1  太阳能气象站 
如图 2所示，太阳能气象观测站的室外仪器包括

风速风向仪、温度湿度仪、数据采集器、太阳辐射表、
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数据采集线、仪器支架等设备；太阳能气象观测站的

室内仪器包括太阳能热水系统测试仪、测试软件、测

试主机、数据采集线等设备。 

   

（a）                                                     （b） 

图 2 太阳能气象观测站。（a）室外设备；（b）室内设备 

2.2太阳能光电/PEMFC 
如图 3所示，太阳能光电/PEMFC模拟器试验系

统，主要分为两部分。 
第一部分为充电，当日照充足时，太阳能光伏板

产生直流电为蓄电池充电，所需仪器主要为 100W太
阳能光伏板、光伏控制柜、蓄电池等。 

第二部分为放电，当太阳辐照强度为零，光伏板

电压及电流降为零时，启动蓄电池放电开关，电解水

槽产生氢气和氧气，氢气驱动 PEMFC模拟器产生直
流电流，所需仪器主要为蓄电池、光伏控制开关、电

解水槽、PEMFC模拟器等。 

   

（a）                                                 （b） 

图 3 太阳能光电/PEMFC 模拟器。（a）室外设备；（b）室内设备 

2.3  低温太阳能集热器/空气源热泵热水系统 
如图 4所示，太阳能光热/PEMFC试验系统主要

分为四部分。 
第一部分为太阳能集热器加热系统，当日光充足

时，生活用水经太阳能集热器加热温度升高，试验装

置为太阳能循环泵、横双排全玻璃真空管太阳能集热

器。 
第二部分为空气源热泵系统，当水箱内水温低于

设定值时，空气源系统启动，生活热水吸收空气热能

后温度升高，试验装置为空气源热水机组、循环水泵

等辅助设备。 

第三部分为储热水箱，所有生活热水均储存在水

箱内部，储热和保温是水箱的两个主要指标。 
第四部分为板式太阳能集热器测试平台，主要包

括板式太阳能集热器、储热水箱、便携式气象站、支

架、热水循环泵、测温热电阻等设备。为与全玻璃真

空管集热器形成对比分析，本文采用管板式集热器以

及强化传热的黑陶瓷集热器。在水箱内部高、中、低

不同位置，测量水温变化并计算储热水箱平均温度，

集热器进出口均安装 Pt100热电阻，以便测量集热器
温度变化。 
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（a）                                           （b） 

图 4 低温太阳能集热器/空气源热泵热水系统。（a）室外设备；（b）室内设备 

3  性能指标 

本文根据太阳能光电/光热试验研究要求，主要
研究质子交换膜燃料电池转化效率、太阳能集热器热

效率的变化，试验验证太阳能耦合燃料电池热电联供

系统的可行性。 
质子交换膜燃料电池运行时，氢氧发生反应生成

水，若生成水为液态则为高热值效率（HHV），若生
成水为气态，则为低热值效率（LHV）。本文应用循
环水冷却，故采用高热值效率（HHV），电能转化效
率如式 1所示。 
集热器效率可定义为，集热器输出的有用功率与

投射到集热器上的太阳辐射功率之比，集热器效率跟

选择的集热器面积有直接的关系。本文根据试验要

求，选择以总面积为参考的集热器效率，集热器效率

如式 2所示。 
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1.48
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V

V

η

η

⎫= ⎪⎪
⎬
⎪=
⎪⎭

                          （1） 
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mc T TQ
A G A G

η
−

= =
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                  （2） 

式中， ( )e HHVη 为高热值效率； ( )e LHVη 为低热值效率；

cV 为质子交换膜燃料电池电压，V；η为集热器效率；
Q&为有用功率，W； GA 为集热器总面积，m2；G 为
辐照强度，W·m-2；m& 为流体质量，kg；c为定压比
热容，J·（kg·K）-1； eT 为终止温度，K； iT起始温
度，K。 
4  太阳能气象参数 

本文以 2015 年春分、夏至、秋分及冬至四个节
气日为基础，分析全年及当日气象参数变化。 
4.1  全年气象分析 

环境温度、辐照强度、环境湿度、露点温度、瞬

时风速和平均风速全年变化趋势如图 5所示。 
测试地点位于北半球，辐照强度在春分和夏至最

高，冬至最低；春分和夏至接受太阳辐照量，大于秋

分和冬至接受太阳辐照量；环境温度在夏至时最高，

冬至最低，春分和秋分的温度最为适宜。 
测试地点春季干燥，使得春分环境湿度最低，由

于秋分和冬至雨水较多，所以夏至、秋分和冬至的环

境湿度依次升高；相同压力同一温度时，相对湿度大

的气体露点温度高于相对湿度小的气体露点温度，夏

至和秋分的露点温度高于冬至和春分，由于春分天气

干燥，所以春分露点温度最低。 
风是由于空气受热或受冷而导致的从一个地方

向另一个地方产生移动的结果，瞬时风速指的是风速

的瞬时值；一定时段内数次观测的风速的平均值，称

为平均风速。夏至环境温度最高，冬至环境温度最低，

在春分、夏至、秋分和冬至四个节气 24 小时测试时
间内，冬至当天 24 小时的瞬时风速和平均风速均分
别高于其它三个节气当天的风速值。 

4.2单日气象分析 
通过观测气象参数变化，以 2015 年夏至当日气

象参数为基础，以全天时刻变化为基准，分析环境温

度、辐照强度、环境湿度、露点温度、瞬时风速和平

均风速二十四小时变化趋势，夏至当日气象参数分析

如图 6所示。 
当日 0:00～5:00 及当日 19:00～0:00，太阳辐照

强度为 0W·m-2，由于没有太阳辐照热量，环境温度

在凌晨 5:00降至最低；当日 5:00至当日午时 12:00，
辐照强度逐渐升至最高，由于吸收太阳辐照热量，环

境温度逐渐升高，当日 12:00～16:00，环境温度最高；
辐照强度自 12:00～19:00，逐渐降至最低，环境温度
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自 16:00逐渐下降，完成当日循环。 

 

（a） 

 

（b） 

 

（c） 

图 5 全年气象参数分析。（a）环境温度和辐照强度；（b）

环境湿度和露点温度；（c）瞬时风速和平均风速 

 

（a） 

 

（b） 

 

（c） 

图 6 夏至当日气象参数分析。（a）环境温度和辐照强度；

（b）环境湿度和露点温度；（c）瞬时风速和平均风速 

当日 0:00～9:00 及当日 16:00～0:00，环境湿度
逐渐升至最高，露点温度在经过一段时间波动后，当
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日 0:00～9:00 及当日 18:00～0:00，露点温度也升至
最高；当日 9:00～15:00，环境湿度和露点温度均下
降至最低值；由图中数据分析可知，夏至当日环境湿

度和露点温度变化相一致。 
当日 0:00～7:00 及当日 20:00～0:00，由于夜间

环境温度稳定，所以瞬时风速和平均风速变化平稳，

风速数值趋近于 0m·s-1；当日 7:00～20:00，随着环
境温度的变化，瞬时风速和平均风速剧烈波动；由于

瞬时风速只测取具体时间点数值，平均风速的数值更

趋近于测试时间段内的风速数值。 
4.3  单日数据拟合 

以单日气象数据为函数，全天 0:00～24:00 时刻
变化为变量，拟合多项式。辐照强度拟合曲线协方差

最高；风速测量数据波动较为明显，数据参差不齐，

风速拟合曲线协方差最低，气象参数拟合多项式如 4
所示，系数及拟合曲线协方差如表 1所示。 

6 5 4 3 2A B C D E F Gy x x x x x x= + + + + + +    （4） 
式中， y为各节气测量参数（环境温度、辐照强

度、环境湿度、露点温度、瞬时风速和平均风速）；

/ 24x t= ， t为测试时刻。 

表 1  单日数据拟合多项式系数及拟合曲线协方差 
节气 项目 A B C D E F G R2 

辐照强度 -241594 727054 -792196 369774 -67128 4083.70 -46.954 0.96 
环境温度 -225.24 800.11 -991.88 498.87 -87.83 9.28 12.92 0.81 
环境湿度 593.05 -3480.50 6030.50 -4128.90 1062.70 -90.39 40.35 0.95 
露点温度 -904.16 1604.90 -343.41 -629.29 297.96 -30.52 0.02 0.89 
瞬时风速 -162.12 633.38 -892.47 552.25 -143.70 13.13 -0.07 0.46 

2 -226.44 808.98 -1060.60 617.15 -151.50 12.93 -0.09 0.57 

春分 

平均风速 
10 -154.54 573.62 -763.08 435.59 -97.31 5.96 0.17 0.69 

辐照强度 -129114 386143 -406492 170986 -22074 554.39 6.53 0.97 
环境温度 -700.91 2480.40 -3194.60 1769.20 -370.96 19.05 24.7 0.98 
环境湿度 1201.20 -5404.80 8254.40 -5198.40 1206.90 -63.87 60.71 0.97 
露点温度 -577.63 1446.40 -1218.80 376.84 -24.89 -1.65 16.69 0.83 
瞬时风速 615.79 -1850.50 2121.30 -1169.60 317.60 -35.61 1.23 0.36 

2 397.99 -1214.40 1424.50 -813.77 231.90 -27.14 1.03 0.38 

夏至 

平均风速 
10 317.29 -968.03 1139.10 -658.10 192.11 -23.22 0.95 0.45 

辐照强度 -244560 699132 -715045 305397 -47156 2087 -7.94 0.97 
环境温度 -1291.40 3937.40 -4358.40 2045.80 -344.48 11.58 22.23 0.94 
环境湿度 5638.4 -18092 21457 -11228 2362.80 -142.98 69.21 0.94 
露点温度 269.82 -1136.40 1736.10 -1190.60 355.15 -34.85 16.58 0.63 
瞬时风速 -8.99 214.81 -495.84 420.08 -149.65 19.95 0.12 0.28 

2 -97.41 488.66 -815.94 593.40 -191.91 23.59 0.01 0.35 

秋分 

平均风速 
10 -153.63 668.88 -1036.80 722.70 -228.94 28.37 -0.21 0.49 

辐照强度 -38805 110580 -113922 50285 -8620.80 453.50 -2.87 0.81 
环境温度 -1293.50 3930.30 -4598.80 2584.90 -690.76 68.91 7.94 0.48 
环境湿度 8284.90 -25080 28617 -15059 3458.60 -194.50 50.10 0.82 
露点温度 450.34 -1355.30 1439.30 -591.57 32.47 32.18 -2.17 0.87 
瞬时风速 145.48 -506.49 712.57 -501.38 171.55 -22.57 1.34 0.41 

2 223.13 -708.12 891.72 -559.58 173.33 -21.11 1.19 0.47 

冬至 

平均风速 
10 205.24 -631.99 771.41 -471.91 144.09 -17.39 1.09 0.52 

5  太阳能光电/PEMFC模拟器 

由于受到 100W太阳能光伏板容量的限制，试验
采用 PEMFC模拟器，试验研究太阳能光伏发电、电
解水制氢、PEMFC模拟器发电的可行性。 
5.1  辐照强度与充电电压 
试验当日为晴天，10:00～13:00辐照强度最佳，

全天辐照强度平均值为 336.94 W·m-2。充电电压为试

验数据，随着充电时间的延续，光伏板充电电压逐渐

降低，在试验时间段内，充电电压平均值为 11.73V。
试验数据显示，充电电压与辐照强度之间不存在某种

关联，辐照强度与充电电压如图 7所示。 

光伏充电电压与蓄电池容量相关联，太阳能蓄电

池的容量是定值，随着充电时间的延续，蓄电池的容

量趋向最大，充电电压逐渐下降，最终与蓄电池电压

相同；充电电压与充电时间如多项式（5）所示。 
2

4 2
3

2 2

2.0 10 8 2.89 10 8 12.12
6 6

9.97 10

t ty

R

− −

−

⎫⎛ ⎞ ⎛ ⎞=− × + − × + + ⎪⎜ ⎟ ⎜ ⎟
⎬⎝ ⎠ ⎝ ⎠
⎪= × ⎭

 （5） 

式中， 3y 为充电电压，V； t为充电时间，min；
2R 为协方差。 
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图 7  辐照强度与充电电压 

5.2  辐照强度与充电功率 
测试当日 10:00～14:00，辐照强度和充电功率均

处于稳定区间，即随着太阳辐照强度的稳定，太阳能

充电功率也趋于稳定。当辐照强度大幅波动，即辐照

强度上升或下降时，太阳能充电功率也开始跃动，在

测试时间段内，充电功率平均值为 18.29W。 
通过数据分析，在测试时间段内，充电功率与辐

照强度均出现波动区间和稳定区间，而且二者时间区

间吻合，充电功率与辐照强度存在联系。但由于低辐

照强度时，蓄电池充电功率的剧烈波动，很难拟合函

数公式；辐照强度与充电功率如图 8所示。 

 

图 8  辐照强度与充电功机 
5.3  辐照强度与充电效率 
测试当日 8:00～10:00，随辐照强度升高，光伏

板充电效率下降。10:00～14:00，当辐照强度处于最
高区间时，光伏板充电效率处于最小区间。14:00～
16:00，辐照强度降低，光伏充电效率升高。在测试
时间段内，充电效率平均值为 14.22％。 

在测试时间段内，充电效率与辐照强度，虽然出

现波动区间和稳定区间，受太阳能蓄电池容量的限

制，二者的区间恰恰相反。为解决高辐照量，低充电

功率的现象，可采用多个蓄电池并联充电，但实际效

果，有待试验验证；辐照强度与充电功率如图 9所示。 

 

图 9  辐照强度与充电效率 

5.4辐照强度与光伏温度 
光伏温度为光伏板背面的试验测量数据，测试当

日 8:00～12:00，随辐照强度升高，光伏板温度逐渐
增大。测试当日 12:00～16:00，当辐照强度逐渐降低
时，光伏温度并未迅速下降，而是保持较高温度。在

测试时间段内，光伏温度平均值为 39.95℃。 
表 2  光伏板温度系数 

时刻 10:00 10:30 11:00 11:30 12:00 平均值

温度系数/10-2 7.88 7.43 7.11 7.83 7.91 7.63 

 

图 10  辐照强度与光伏温度 

通过数据分析，在 10:00～12:00之间，当辐照强
度稳定变化时，可以确定光伏温度与辐照强度的温度

系数。当辐照强度降低时，受环境温度、风速等散热
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因素的影响，无法确定光伏温度与辐照强度关联式。

光伏板温度系数如表 2所示，辐照强度与光伏温度如
图 10所示。 
5.5  氢气气泡和氧气气泡 
由于试验采用水电解槽模拟器，所以试验过程中

的电解电压≤14V。在电解水过程中，氢气气泡和氧
气气泡并非同时产生，氢气气泡产生的间隔时间为

8～12 秒，氧气气泡产生的间隔时间为 15～20 秒，
氢气气泡数量大于氧气气泡数量。在试验过程中，未

同时发现氢气气泡和氧气气泡；氢气气泡和氧气气泡

的产生如图 11所示。 

 

（a） 

 

（b） 

图 11  水电解槽。（a）氢气；（b）氧气 

5.6  蓄电池放电 
蓄电池测试时间为 12 分钟，在测试开端，蓄电

池放电电压和放电电流均有瞬间升高；随后蓄电池放

电电压趋向平稳，蓄电池放电电压没有大的波动，但

蓄电池放电电流波动较大。在整个测试过程中，蓄电

池的平均放电电压为 10.83V，蓄电池的平均放电电流
为 0.83A。 
当蓄电池开始放电时，在 0～2 分钟内，电压和

电流均升至最大值，此时会对电解水槽造成冲击，因

此在设计太阳能光电/PEMFC系统时，电解水槽最大

容量，需匹配蓄电池最大放电电压和最大放电电流；

蓄电池放电变化趋势如图 12所示。 

 

图 12  蓄电池放电 

5.7  模拟器电流和电压 
试验测试时间为 12分钟，在测试开端 0～2分钟

内，PEMFC电流升至最大值，在随后 4～12分钟内，
PEMFC电流数值稳定。PEMFC电压在 0～6分钟内
逐渐升高至最大值，当直流电机启动后，PEMFC 电
压下降，形成稳定输出；PEMFC 电流和电压数值如
表 3所示。 
由于受到氢气供应量的影响，在测试过程中，

PEMFC电流和电压并未同时到达最大值且存在 2～4
分钟间隔，此时段恰为 PEMFC 启动时间；PEMFC
模拟器电压和电流变化趋势如图 13所示。 

表 3  PEMFC 电流和电压数值 
PEMFC项目 数值 
平均电流 10.29 mA 

电流密度 1.79 mA·cm-2 

平均电压 0.28 V 

电能转化效率 22.06％ 

 

图 13  PEMFC 模拟器 
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6  低温太阳能集热器/空气源热泵热水系统 

根据 PEMFC余热回收利用中循环冷却水温度较
低的特点，搭建低温太阳能集热器/空气源热泵热水
系统，试验研究低温太阳能集热器及空气源热泵的运

行参数。 
6.1  集热管温度 
在试验时间段内，晴天全玻璃真空集热管温度先

下降后升高，当日 10:00～13:00 温度最高，在 13:00
之后温度逐渐下降。在阴天和雪天，集热管温度变化

一致，当日 8:00～16:00 集热管温度逐渐降低。当日
8:00～16:00，集热管温度平均值如表 4所示，当日集
热管温度变化如图 14所示。 

表 4  集热管温度平均值 

项目 温度平均值/℃ 

晴天 36.00 

阴天 25.65 

雪天 17.82 

 

图 14  集热管温度 

6.2  集热器温度 
在晴天 8:00～10:00 之间，全玻璃真空管集热器

温度逐渐升高，在晴天 10:00～13:00之间，全玻璃真
空管集热器温度最高，在 13:00之后温度逐渐下降。
在阴天 8:00～12:00 之间，全玻璃真空管集热器温度
逐渐下降，在 12:00～16:00之间，集热器温度升高并
维持恒定温度。在雪天 8:00～14:00 之间，全玻璃真
空管集热器温度逐渐下降，并在最低温度维持四个小

时，随后温度升高，但仅维持一小时，最后温度降低。

当日集热器温度平均值如表 5所示，当日集热器温度
变化如图 15所示。 

表 5  集热器温度平均值 
项目 温度平均值/℃ 
晴天 43.88 

阴天 32.88 

雪天 29.53 

 

图 15  集热器温度 

6.3  储热水箱温度 
在试验时间段内，水箱温度虽然有波动，但水箱

内部处于恒温状态。雪天水箱内部温度最高，晴天水

箱温度最低，以现有的测试数据，还无法解释晴天储

热水箱温度最低原因。当日储热水箱温度测试值如表

6所示，当日储热水箱温度变化如图 16所示。 
表 6  储热水箱温度测试值 

项目 最高温度/℃ 最低温度/℃ 平均温度/℃ 
晴天 46 42 44.24 

阴天 47 43 45.47 

雪天 48 45 46.94 

 

图 16  储热水箱温度 

6.4  热泵出口温度 
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空气源热泵出口温度呈阶梯状分布，阴天和雪天

最为明显，晴天出口温度最低，空气源热泵运行时间

最长。当日热泵出口温度测试值如表 7所示，当日热
泵出口温度变化如图 17所示。 

表 7  热泵出口温度测试值 
项目 最高温度/℃ 最低温度/℃ 平均温度/℃ 
晴天 46 41 43.65 

阴天 45 42 43.53 

雪天 45 42 43.76 

 

图 17  热泵出口温度 

6.5  管板水箱内温升 
换水试验时，排空储热水箱、管道、集热器热水，

在换水当日 10:00～11:00 之间，水箱内温升直线下
降。换水过程结束后，在当日 11:00～18:00之间，储
热水箱温升逐渐升高。随着辐照强度下降为 0W·m-2，

热水循环介质对外放热，在当日 18:00～24:00之间，
储热水箱内温升逐渐降低。 
闷晒试验时，保持储热水箱、管道、集热器内热

水连续运行，在闷晒当日 0:00～8:00之间，储热水箱
内温升逐渐下降。随着辐照强度和环境温度升高，在

8:00～18:00 之间，循环热水吸收辐照热量温升逐渐
升高。随着辐照强度下降为 0W·m-2 以及环境温度的
降低，在当日 18:00～24:00之间，储热水箱内温升逐
渐降低。水箱内温升变化如图 18 所示，水箱内温升
测试值如表 8所示。 

     

（a）                                           （b） 

图 18  水箱内温升。（a）换水温升；（b）闷晒温升 

表 8  水箱内温升测试值 
项目 最大温升/℃ 最小温升/℃ 平均温升/℃ 

换水试验 4.33 -6.67 1.32 

闷晒试验 3.17 0.20 1.98 

6.6  管板热效率 
如公式 4所示，当辐照强度为零值时，计算公式

没有实际意义，因此选取当日 8:00～16:00 为热效率

的分析区间。在 8:00～16:00 之间，管板式平板型热
水器热效率随辐照强度和环境温度的改变而波动。在

8:00～10:00 之间，闷晒试验热效率大于换水试验热
效率。在 11:00～16:00之间，换水完毕后，换水试验
热效率高于闷晒试验热效率。管板热效率测试值如表

9所示，管板热效率变化如图 19所示。 
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图 19  管板集热器热效率 

表 9  管板集热器热效率测试值 
项目 最大热效率/% 最小热效率/% 平均热效率/% 总平均热效率/%

换水试验 91.89 -38.51 37.99 

闷晒试验 97.90 -10.96 32.88 
35.43 

6.7  黑陶瓷水箱内温升 
黑陶瓷集热器与管板集热器，共用同一个储热水

箱。换水试验时，储热水箱内温升出现快速降低，随

后温度升高。在 20:00～次日 8:00之间，储热水箱与
外界热交换，储热水箱内水温降低。在闷晒试验过程

中，水箱内温升逐渐升高，在 16:00之后，储热水箱
进入散热循环。 
在闷晒试验过程中，黑陶瓷集热器的温升大于管

板集热器。当辐照强度降为零值，流体介质与外界进

行热交换，黑陶瓷集热器的温降小于管板集热器的温

降。水箱内温升测试值如表 10 所示，水箱内温升变
化如图 20所示。 

 

（a） 

 

（b） 

图 20  水箱内温升。（a）换水温升；（b）闷晒温升 

表 10  水箱内温升测试值 
项目 最大温升/℃ 最小温升/℃ 平均温升/℃ 

换水试验 7.33 0.03 4.79 

闷晒试验 14.40 2.53 10.91 

6.8  黑陶瓷热效率 
黑陶瓷热效率分析方法与管板集热器热效率分

析方法相同，分析 8:00～16:00 之间的热效率变化。
换水试验和闷晒试验过程中，虽然闷晒试验期间的辐

照强度高于换水试验期间辐照强度，但在 8:00～16:00
之间，换水试验热效率高于闷晒试验热效率。由于黑

陶瓷集热器采用陶瓷涂层技术，所以吸收率增加集热

器热效率升高。黑陶瓷热效率测试值如表 11 所示，
黑陶瓷集热器热效率变化如图 21所示。 

表 11  黑陶瓷集热器热效率测试值 
项目 最大热效率/% 最小热效率/% 平均热效率/% 总平均热效率/%
换水试验 98.67 -71.21 50.11 
闷晒试验 60.82 0.00 30.29 

40.21 

 

图 21  黑陶瓷集热器热效率 
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7  结论 

本文根据燃料电池、太阳能光电、太阳能光热的

文献资料，按照热电联供系统能量梯级利用的要求，

构建了太阳能耦合燃料电池热电联供系统，搭建了太

阳能气象观测站、太阳能光电/PEMFC模拟器、低温
太阳能集热器/空气源热泵热水系统试验平台。 
试验研究结果表明，太阳能气象观测站可为太阳

能耦合燃料电池热电联供系统，提供准确的效益分析

数据。100W太阳能光伏板电解水产生的氢气，可为
PEMFC 模拟器提供充足的燃料，并产生稳定的直流
电压和电流。40～45℃的低温太阳能集热器/空气源
热泵热水系统，可连续不断的吸收 PEMFC循环冷却
水热量，确保热电联供系统正常运行。 
通过搭建太阳能光电/光热试验平台，验证了太

阳能耦合燃料电池热电联供系统的可行性。由于燃料

电池余热回收、太阳能光电/光热、能源梯级利用技
术的限制，热电联供系统的应用还需要解决很多技术

难题。 
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热泵系统双级螺旋套管换热器流动传热特性研究 
刘献飞，杜大念，王  方，李志强，朱彩霞，张浩飞 

（中原工学院能源与环境学院，郑州  450007） 
［摘  要］本文主要采用 3D 有限容积法和可实现的 k-ε模型数值揭示热泵系统中双级螺旋套管流动传热

机理，根据数值获得的压降和出口温度与前期实验结果进行了对比，验证了所用数值模型和计算方法的准确性。

给出了沿程速度场、温度场、压力场的分布及变化规律，揭示了流体入口流动参数对换热系数和热水力性能综

合因子的影响规律，结果表明，降低入口水温或者增加入口制冷剂温度能够提高整体传热性能，整体传热系数

和热水力性能综合因子都呈现随着水流率的增加而增加，随着制冷剂流率的增加而降低的变化规律。 
［关键词］热泵；螺旋管换热器；传热特性；泵功 
 

0  引言 

随着开发和提高换热器效率的要求越来越高，如

何提高换热器的换热效率，相应地减小换热器的尺寸

已成为众多学者研究的热点[1]。螺旋管换热器因其体

积小、热性能高等优点，广泛应用于热泵系统、空调

系统、核反应堆、化学反应器等传热设备中[2,3]。因

此有关螺旋管内的流动传热特性受到了普遍关注，

Prabhanjan 等人[4]对螺旋管和直管换热器的传热速率

进行了研究。结果表明，换热器的几何参数和水浴温

度对换热系数有重要影响。Ghorbani等人[5]在不同雷

诺数、无量纲曲率和挠率下进行了换热器的热性能测

试。结果表明，质量流量对换热器轴向温度分布有影

响。Jiang等人[6]研究了烃类混合工质在螺旋管内的传

热性能，介绍了不同结构参数和操作参数对碳氢化合

物制冷传热的影响。 
Hernández 等人[7]研究了立式螺旋套管蒸发器的

流体特性和传热性能，管内压力和环形温度是决定出

口温度升高的两个重要参数。Wu 等人[8]揭示了螺旋

套管内流场和传热的分布和发展，讨论了曲率、螺距

和雷诺数对不同轴向位置周向平均摩擦系数和努塞

尔数的影响。Guo等人[9]研究了螺旋环形槽内熔盐的

湍流转变和传热性能，熔盐温度越低，传热强化率越

高。Sundén 等人[10]采用纳米流体对螺旋套管换热器

的压降和传热进行了实验研究，纳米流体对螺旋套管

换热器的强化效果不明显。Yu 等人[11]详细讨论了换

热器结构参数对有效功损失的影响，并在一定条件下

得到了最佳结构参数。Fouda 等人[12,13]研究了湍流条

件下多管螺旋套管换热器的传热性能，分析了流动参

数和结构参数对螺旋管换热器热、水动力特性的影

响。多管螺旋套管换热器与直管换热器的比较表明，

多管螺旋套管换热器具有较好的热性能，且热水力性

能综合因子最大值出现在 N=3。 
目前有关直管段连接的双螺旋管换热器内的流

动传热特性研究很少，前期实验研究表明该结构换热

器具有更好的换热效率[14,15]。本研究旨在进一步展示

这种新型双级螺旋套管换热器的热性能和水力性能，

研究结果将为热泵系统换热器的有效设计提供理论

指导。 
1  数值模型 
1.1  物理模型 
图 1 给出了双级螺旋套管换热器的物理模型及

其内外管结构特征，试验在逆流条件下进行，其中冷

水在套管环形区域流动且入口温度为 26℃，HFC125
制冷剂在内管中流动且入口温度为 86.3℃，套管换热
器的内管数量为 3且对称分布。该研究考虑采用的螺
旋套管结构参数为螺旋直径长度为D=150mm以及螺
旋节距为 H=22.5mm，其中内管内径取 di=6mm，内
管外径取 do=7mm，外管直径取 d=19mm。 
1.2  数值方法 
连续性方程: 

0i

i

u
x
∂

=
∂

                              （1） 

动量守恒方程: 
( ) ' 'ji i

i i j
i j i i i

uu uPu u u
x x x x x
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⎛ ⎞∂∂ ⎛ ⎞∂∂ ∂
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能量方程: 
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      （3） 

边界条件设置为: 入口为速度入口边界，出口为
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压力出口边界，对于换热器内外管的传热，还考虑了 固体壁面的导热，换热器外部采用绝热条件。 

      

图 1  双级螺旋套管 3D 结构参数示意图 

1.3  数值计算 
为了对这些换热器进行数值模拟，采用有限体积

法计算速度、压力、温度等变量，采用 PISO算法求
解速度与压力的耦合问题，压力方程用二阶格式离

散，动量和能量方程用二阶迎风格式离散，当连续性

和能量的残差分别为 10-7和 10-9时，解被认为是收敛

的。为保证解的准确性和节省计算时间，首先进行网

格验证。在计算域采用统一的网格划分。数值模拟的

网格试验考虑了 0.599×106、0.652×106、0.891×106、

1.307×106、1.645×106和 1.897×106网格的计算单元。

图 2 给出了使用各种网格的预测值，结果表明，
1.645×106 的计算单元可以为双级螺旋套管换热器的
流动与传热研究提供可接受的计算精度。 

  

（a）                                              （b） 

图 2  计算域的网格独立性试验（a）压降；（b）出口温度 

1.4  数据处理 
总传热系数由换热量和内管外面积计算得到，传

热量定义为HFC125释放的热量与冷却水吸收的热量
之间的平均值[12,13]。 
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热水力性能综合因子表示为总换热量和总压力

降的比值： 
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Q
P P

ξ =
Δ + ∑Δ

                    （11） 

2  结果与讨论 
2.1  模型验证 
图3给出了可实现的k-ε湍流模型数值结果与前

期完成的实验数据结果的对比[13]。数值模拟参数和实

验测试保持一致，具体参数如下：d = 19 mm, di =
6 mm, do =7 mm, D =300 mm, H=270 mm, Tw =
26°C, Tref =86.3°C, uw =0.1482-0.3628m/s and ure
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f=1.088-1.831m/s。通过对比可以看出，数值计算结果
与实验数据具有很好的一致性[14]。在实验测试范围

内，数值结果与实验测试数据的压降和出口温度误差

分别小于9.81%和4.2%。这些差异主要是由数值模拟

过程中考虑的假设引起的，因此本文的数值模型可以

很好地用于评价该螺旋套管换热器的流动和传热特

性。 

    

（a）                                       （b） 

图 3  实验数据与数值预测的比较（a）压降；（b）出口温度 

2.2  流动传热机理研究 
不同截面处的流场分布及演变规律可以揭示双

级螺旋套管换热器的流动和传热机理。图 4 给出了
H=20 mm、D=150 mm的螺旋套管换热器在不同横截
面上的速度场演变过程，该截面表示制冷剂下游，外

侧断面流动方向相反，入口制冷剂流速取 1.088m/s，
水速取 0.1482m/s。如图 4所示，可以发现以下现象。
（1）由于离心力的作用，内管内的最大速度向外侧

移动，这一预测结果与螺旋管内流动的观测结果非常

吻合[16,17]。（2）外圆管中的最大速度是在通道的最大
间隙处形成的，由于离心力、扭转力、重力和惯性力

的耦合作用，外圆管中的最大速度不断发生变化。（3）
扭转对流动特性的影响导致螺旋管横截面的速度不

对称[18]，随着流动的发展，扭转对流动的影响可以忽

略不计。 

 

图 4  螺旋套管换热器在不同横截面上的速度场变化规律 

图 5 给出了沿流动方向上的不同截面的温度分 布，由于温度分布明显受流体流动特性的影响，流体
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温度分布与轴向速度分布有相似的变化规律。当流体

进入内管时，高温区域逐渐向外侧移动，经过直管段

后，离心力方向发生改变，这时可以发现高温流体在

该弯管内向内侧移动。 

 

图 5  螺旋套管换热器在不同横截面上的温度场变化规律 

图 6描述了流体流经螺旋套管换热器时，不同截
面处的压力分布。结果表明，内管区域的压力梯度远

大于外管内部的压力梯度，最大压力出现在外管附

近，其主要原因是螺旋管产生的离心力使流体的最大

速度向外流动。螺旋管螺旋直径越小，离心力越大，

螺旋管长度越小，这表明离心力对螺旋管内流体的压

力分布具有明显的影响，同时由于制冷剂的流速较

高，主要在内管中发现较高的压力。 

 

图 6  螺旋套管换热器在不同横截面上的压力场变化规律 

2.3  入口水温对流动与传热性能的影响 
图 7（a）和（b）给出了不同入口水温下的总传

热系数随流量的变化。结果表明，在内管制冷剂流量

不变的情况下，随着外管水流量的增加，总传热系数

提高，其结果归因于冷水流速的增加导致传热速率的

增加和平均温差的减小，该结果与文献[13]多管螺旋换

热总传热系数变化规律一致。在水恒定流量下，增加

内管制冷剂的流速会导致温差显著增大，结果造成总
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传热系数随着制冷剂流量的增加而减小，尽管整体传

热量有增加[19]，这表明内管制冷剂流量是总传热系数

增加的限制因素。研究结果还发现，总传热系数随入

口水温的减小而增大，这是降低入口水的温度使得换

热量明显增加，同时温差降低，造成整体换热系数的

明显增加。 

   

（a）                                   （b） 

图 7  不同入口水温下总传热系数随流量的变化（a）水流率；（b）制冷剂流率 

图 8（a）和（b）给出了不同入口水温下的热水
力性能综合因子的变化规律。热水力综合性能因子的

增加表明随着水流率的增加，总传热速率将显著增

加，由于水流量较小，压降增加不太明显，造成总传

热速率增长速度远远快于压降速率。图 8（b）表明
热水力综合性能因子随着制冷剂流率的增加而减小，

这一结果是由制冷剂流率增加而产生的减小传热速

率，且引起压降的明显增加，使得热水力综合换热因

子降低。研究还发现，随着入口温度的降低，热水力

综合换热因子在不同流率下都呈现增加的变化规律，

这是由于降低入口温度可以增加传热量，而压降基本

不变，造成热水力综合换热因子增加。 

   

（a）                                          （b） 

图 8   不同入口水温下热水力综合性能因子随流量的变化（a）水流率；（b）制冷剂流率 

2.4  入口水温对流动与传热性能的影响 
图 9（a）和（b）给出了不同入口制冷剂温度下，

总传热系数随流量的变化。可以看出，随着水流量的

增加，总传热系数提高，这是由于冷水流速的增加导

致传热速率的增加和平均温差的减小。在水流量恒定

的条件下，增加内管制冷剂的流速会导致温差增大，

导致总传热系数随着流量的增加而减小。研究结果还

发现，总传热系数随入口制冷剂温度的增加而增大，

这是由于增加入口制冷剂的温度使得换热量明显增

加，尽管温差有所增加，但依然使得整体换热系数有

所增加。 
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（a）                                       （b） 

图 9  不同入口水温下总传热系数随流量的变化（a）水流率；（b）制冷剂流率 

   

（a）                                                 （b） 

图 10  不同入口水温下热水力综合性能因子随流量的变化（a）水流率；（b）制冷剂流率 

图 10（a）和（b）给出了不同入口制冷剂温度下
的热水力性能综合因子的变化规律。结果表明，热水

力性能综合因子随着水流率的增加而增加，随着制冷

剂流率的增加而减小，其产生原因如前文所述。增加

入口制冷剂温度，热水力综合换热因子在不同流率下

都呈现增加的变化规律，这是由于增加入口制冷剂温

度可以增加传热量，而压降基本不变，造成热水力综

合换热因子增加。 
3  结论 

本文数值模拟了流体入口流动参数对多管双级

螺旋套管换热器流动传热特性的影响，基于以往的实

验数据验证了数值模型的准确性，获得的主要结论如

下： 
1）速度场、温度场和压力场明显受到离心作用

的影响，极大值首先出现在外侧区域，受到离心力方

向的改变，逐渐向内侧区域移动。 

2）换热器的总传热系数随着水流量的增加而增
加，随着制冷剂流率的增加而减小，降低入口水温或

者增加制冷剂入口温度可以增加整体传热系数。 
3）热水力综合换热因子，随着水流量的增加而

增加，随着制冷剂流率的增加而减小，降低入口水的

温度或者增加制冷剂入口温度可以增加热水力综合

换热因子。 
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西藏博物馆主动式太阳能供暖系统设计与应用 
李鹏宇，戎向阳，司鹏飞，熊小军，石利军 

（1.中国建筑西南设计研究院有限公司，成都  610041） 
［摘  要］本文阐述了高原寒冷地区气候特征与能源状况；通过实际工程案例，提出了适宜于高寒地区的

主动式太阳能供暖系统，分析了辅助热源采用超低温空气源热泵的可行性，详细介绍了该系统的原理及控制策

略。利用理论计算与 DesignBuilder数值模拟，定量分析了主动式太阳能供暖方案的技术参数。结果表明，通过
系统的优化匹配设计，利用白天集热的蓄热量完全可以满足夜晚建筑的热需求，在系统间歇运行工况下，早晨

需开启辅助热源满足建筑供暖需求，系统太阳能贡献率达 79.6%，为该地区的同类型的工程设计提供参考。 
［关键词］主动式太阳能供暖槽式集热器蓄热容积能耗模拟 
 

0  引言 

随着青藏高原建筑规模的快速增长，传统建筑能

源供应短缺、生态环境脆弱成为制约高原地区发展的

突出因素。青藏高原地区太阳能资源及其丰富，具有

大规模开发利用太阳能的资源潜力[1-3]。因此，如何

高效、高质的利用该地区丰富的太阳能资源，建设低

能耗的建筑将成为高原城镇建设的重要发展方向。 
近年来，太阳能技术得到了快速发展[4-5]，司鹏

飞[6-8]等提出了利用太阳能系统耦合关系与能流平衡

约束条件，以经济性与节能性为基础，建立了复合多

种太阳能技术的热电耦合模型。Chung[9]给出了太阳

能跨季蓄热水箱容积、集热器面积、太阳能保证率之

间的计算关系。刘艳峰、王登甲[10-11]通过数值模拟和

实测调研，对蓄热水箱温度分层分析，并提出了蓄热

容积优化的理论算式。Cuadros[12]提出了可用来通过

气候变量比较太阳能集热器的集热效率，以及确定供

应用户生活热水和采暖的太阳能供热系统的计算程

序。 
目前针对高原寒冷地区资源与气候特征，研究适

宜高寒地区的主动式太阳能供暖系统尚未见到报道。

本文从实际工程项目出发，通过数值模拟及分析计

算，利用系统的耦合关系，以节能性为基础，建议了

一种适宜于高寒地区的主动式太阳能供暖系统，为日

后高寒地区的太阳能利用提供借鉴与参考。 
1  工程概况 

西藏博物馆坐落于西藏自治区拉萨市，地上三

层，建筑高度 23.95m，地上建筑总面积约为 58046m2。

图 1为项目效果图，博物馆主要分为新展馆区、老馆

区、库区、文物研究中心及技术办公区，达到国家绿

色建筑三星标准。集中热源采用太阳能为主，空气源

热泵为辅的供暖系统。 

 

图 1  西藏博物馆 

1.1  气候条件与能源状况 
1.1.1气候条件 
拉萨市具有太阳辐射强烈、冬季干燥寒冷、日较

差大、采暖时间长等特征[1-3]。如图 2 所示，拉萨年
平均气温 8.1℃，供暖设计室外温度-7.5℃，最冷月平
均温度为-1.6℃，最热月平均温度 16.4℃。 

 

图 2  拉萨主要气象参数 

1.1.2能源状况 
拉萨市全年累计太阳辐射量高达 7～8GJ/m2；年
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平均日照辐射量高达 19.843MJ/m2·d。供暖季项目地
连续阴天数小于 2天，即使阴天太阳散射辐射强度也
能达到 350W/㎡ [13]。但该地区矿物能源严重短缺
[2-3,14]，周边至今尚未探明煤、气、油资源，城市需要

的燃煤、燃油和燃气都需要从 2000km以外的青海、
四川长途运输。因地制宜的利用当地清洁能源，有利

于降低项目运行成本，实现绿色建筑的低能耗运行。 
1.3  动态负荷模拟 
本项目采用 DesignBuilder 负荷模拟软件，对建

筑进行供暖负荷模拟计算。通过研究用能特性变化的

规律，为方案分析研究提供基础。 
2.1.1动态负荷结果分析 
供暖周期设定为 11.01号-次年 03.31号，,图 3给

出了动态模拟得出供暖期逐时热负荷分布特征。供暖

峰值负荷为 2358kW，峰值热负荷指标约为 42W/m2，

全年累计热负荷 1188112kWh，单位建筑面积耗热量
指标为 20.5kW/m2·年。 

 

图 3  全年动态热负荷曲线 

图 4给出设计日逐时的动态供暖负荷结果。由于
白天采用间歇供暖，在早上启动供暖系统时，热负荷

最大，约为 2350kW，随着室外气温的升高，以及供
暖系统的运行，热负荷数值逐渐下降，夜里仅对库房

进行供暖，热负荷约为 90kW。 

20
02

/1/
1 5

:00

20
02

/1/
1 1

0:0
0

20
02

/1/
1 1

5:0
0

20
02

/1/
1 2

0:0
0

20
02

/1/
2 1

:00

20
02

/1/
2 6

:00

20
02

/1/
2 1

1:0
0

20
02

/1/
2 1

6:0
0

20
02

/1/
2 2

1:0
0

20
02

/1/
3 2

:00

20
02

/1/
3 7

:00

20
02

/1/
3 1

2:0
0

20
02

/1/
3 1

7:0
0

20
02

/1/
3 2

2:0
0

20
02

/1/
4 3

:00

20
02

/1/
4 8

:00

20
02

/1/
4 1

3:0
0

20
02

/1/
4 1

8:0
0

20
02

/1/
4 2

3:0
0

20
02

/1/
5 4

:00

20
02

/1/
5 9

:00

20
02

/1/
5 1

4:0
0

20
02

/1/
5 1

9:0
0 --

0

500

1000

1500

2000

2500

热
机

机
（

k
W）

 典型日热机机拟拟

 

 

图 4  设计日逐时负荷曲线 

2  主动式太阳能供暖系统 
2.1  系统工艺流程 
本项目采取以太阳能供暖为主，空气源热泵为辅

的多能互补供暖系统。如图 5所示，主动式太阳能供
暖系统由集热系统、蓄热系统、辅助热源系统和放热

系统组成。其中集热系统主要包括槽式太阳能集热

器、导热油泵及其附件等；蓄热系统包含油-水板壳
式换热器、蓄热水箱及蓄热循环水泵组成，考虑蓄热

和室内供暖需求的平衡性、缩短蓄热时间，蓄热水箱

采取间隔式或多个蓄热水箱；辅助热源系统包含空气

源热泵、供暖循环水泵；放热系统包括水-水板式换
热器、供暖循环水泵以及地板辐射供暖、全空气一次

回风系统等多种形式末端组成。 

 

图 5  槽式主动太阳能供暖系统工艺流程 

具体方案为采用槽式太阳能集热器作为集热热

源，承压蓄热水箱作为蓄、放热热源。太阳能集热系

统循环介质采用导热油，导热油热介质通过油-水板
式换热机组将集热量传递给蓄热环路的循环水，存储

于蓄热水箱内。导热油供回油设计温度为 160/140℃，
蓄热水箱蓄水温度为 100℃。蓄热水箱通过水-水板式
换热机组为建筑物室内末端提供集中供暖热水，供暖

系统室内末端供回水设计温度为 55/45℃。分体式空
气源热泵作为辅助热源直接为建筑物室内末端提供

供暖热水，空气源热泵机组设计供回水温度为 55/50
℃。 
2.2  集热量与蓄热量分析计算 

2.2.1槽式集热系统计算模型 
槽式太阳能集热器不仅能够解决夏季过热和冬

季防冻问题，而且具有热输送温差大、热输送能耗低、

系统运行安全可靠等优点[13]。如图 6所示，某时间从
集热器得到的有用能量是吸收器吸收的太阳能量与

散失到周围环境的能量之差，其中吸收的太阳能量是

指到达集热器表面的太阳能减去由于集热器发射等

造成的光学损失[15]。 
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图 6  太阳能集热设备能量平衡原理示意 

故本系统提出设计日有效集热量概念，其数学描

述为： 

0

3600 ( )
1000

h H
D

u
h

h A I hQ θη=
⋅

=

⋅ ⋅∑ （ ）
=           （1） 

式中： uQ 为设计日的有效集热量，kJ； A为集
热器采光面积，m2； DI hθ⋅（ ）为第 h时刻槽式集热器
开口面太阳直射辐射强度，W/m2；H为设计日的终
了时刻，h； ( )hη 为第 h时刻槽式集热器的集热瞬时
效率，%。 
通过对不同导热油温度下的集热器效率进行数

据多元线性回归，得到如下形式的瞬时效率方程： 
2

40.755 0.037462 6.9526 10
D D

T T
I Iθ θ

η −

⋅ ⋅

Δ Δ
= + ⋅ × ⋅（ ）- （ ） 

（2） 
式中：η为槽式集热器的集热效率； TΔ 为室外

空气与集热介质的温差，℃。 
2.2.2蓄热容积分析 
理想的蓄热系统应满足两个条件：①水温满足设

计要求；②不影响集热器集热效率。但要在强波动非

稳态的集热/用热条件下实现上述条件，则要求蓄热
容积具有蓄热容积可根据蓄热量变化进行不断调整

的特点。但是，实际水箱热水蓄热系统不可能连续实

现蓄热容积可根据蓄热量变化进行不断调整的特点，

因此本项目从高效率运行和节约成本考虑，采用了多

级蓄热系统。 
2.2.3计算流程 
图 7 给出了基于槽式集热器集热量与蓄热容积

间的耦合关系，采用迭代运算的方法，实现集热与蓄

热系统的优化配比：①基于全年逐时气象参数，采用

槽式太阳能集热器瞬时效率方程，累加计算逐时集热

量，得出设计日有效集热量，有效集热量应满足建筑

典型设计日供暖负荷需求，以此作为集热器面积计算

条件；②对整个项目的供暖期逐时负荷进行动态模

拟，选取设计日全天供暖负荷逐时累加值作为蓄热容

积的计算条件；③基于集热面积与蓄热容积的耦合关

系，采用设计日储热量作为蓄热容积的评判依据；④

考虑蓄热和室内供暖需求的平衡性、缩短蓄热时间，

蓄热水箱采取间隔式或多个蓄热水箱。 

 

图 7  集热量与蓄热量计算流程图 

经计算，按照东西水平轴（集热面南北转向）跟

踪方式，需槽式集热器面积 2000m2，蓄热容量约

8000kWh，按照 60℃供回水蓄热，水箱容积约 115m3，

蓄热容积指标约为 57.4L/m2。 
2.4  典型日热平衡分析 
为了论证方案的可行性，给出系统的控制策略，

本文选取典型日进行热平衡分析。图 8给出了博物馆
供暖季高峰负荷期热量平衡关系曲线，由于采用间歇

供暖运行方式，早晨启动太阳能供暖系统时，热负荷

最大，蓄热水箱供水温度低于系统设定值时，需开启

辅助热源保证建筑热量平衡。随着太阳辐照强度增

加，辐照量大于设定值时，集热器追踪集热，蓄热水

箱蓄存热量，当供水温度高于系统设定值时，辅助热

源停止工作，当蓄水温度达到系统设定值时，集热系

统停止工作。由于夜间仅需对库房等局部房间供暖，

热负荷远小于蓄热水箱蓄存热量，太阳能供暖系统足

可满足房间温度要求。 
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图 8  供暖季高峰负荷期热量平衡关系曲线 

如图 9所示，供暖季末期建筑热负荷较低，太阳
能供暖系统基本可满足房间温度要求。经计算辅助热

源全年供热量 242385.43kWh，太阳能贡献率达
79.6%。 
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图 9  供暖季末期负荷期热量平衡关系曲线 

3  超低温空气源热泵 

太阳能资源的应用受天气影响较大，系统的输出

随时间而变化。考虑到博物馆建筑长期存放展品，对

温湿度要求较高，为保证供暖的连续性，需设置辅助

热源以便在阴天导致无法依靠太阳能单独进行供暖

时，对建筑进行辅助供暖。本项目辅助热源容量按满

足室内设计温度 15℃的供暖负荷设计[16-17]。 
3.1  可行性分析 
通过分析拉萨气象条件可知，拉萨冬季室外温度

不是太低，可以考虑采用空气源热泵供暖。图 11 给
出了空气源热泵制热性能系数随室外温度的变化。从

图 10 中可以看出，在拉萨最冷月平均温度下，喷气
增焓空气源热泵的制热 COP约为 3.1，传统空气源热
泵的制热 COP约为 2.8。可见，由于拉萨室外气温不
是太低，空气源热泵运行的性能系数 COP相对较高，

大多数时间空气源热泵制热 COP 可以保持在 3.0 以
上。 
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图 10  空气源热泵制热性能系数随室外温度的变化 

同时，由于拉萨冬季气候干燥，冬季供暖期室外
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空气露点温度大多数时间内都比干球温度低 10℃以
上[3]，降低了蒸发器结霜的可能。将拉萨市供暖季逐

时室外空气状态点与相关学者对不同空气源热泵机

组的试验结果[18]总结出的结霜分区进行对照分析，如

图 11所示。从图中可以看出，仅有约 2%时间段内的
空气状态点落在了易结霜区，其余空气状态点均落在

了非结霜区。由于蒸发器极少有结霜的可能，使得大

多数时间不需要除霜和融霜[3,19]，降低了空气源热泵

结霜能耗，有利于空气源热泵高效运行，为该地区利

用空气源热泵供暖创造了有利条件。 
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图 11  拉萨市空气源热泵结霜特性分析图 

3.2  辅助热源位置设置 

 

图 12  辅助热源设置位置 

辅助热源在系统中的布置方式主要有三种，如图

12所示。 
A：布置在水箱内，直接对水箱加热（A位置）； 
B：布置在水箱出水管上，直接对末端加热（B

位置）； 
C：布置在水箱旁通管上（C位置）。 
改变辅助热源设置的位置会引起系统性能的变

化，这主要与集热器最佳工作温度有关。位置 A能量
直接加入至水箱，造成水箱内水温过高，从而集热器

内部温度升高，造成集热器集热性能下降。位置 B直
接对水箱供水加热，该方式最大限度的利用了太阳能

集热器的输出能量，利用了集热器在最低平均温度下

的工作状态，具有较高的效率；位置 C，辅助热源位
于旁通侧，与水箱处于并联位置，当水箱的供水温度

较低时，为满足供热需求，只能极大限度地提高热泵

出水温度以保证混合后的水温达到要求，导致热泵性

能严重下降，造成系统的经济性及节能性均变差。 
4  结论 

结合项目所在地的特点，分析了用能系统的耦合

关系，通过数值模拟及优化计算，提出了一种适宜于

高寒地区的主动式太阳能供暖系统。 
（1）通过分析典型日集热、蓄热以及负荷特性，

可以得出：大部分时间集热量高于建筑负荷需求，且

利用白天集热的蓄热量完全可以满足夜晚建筑的热

需求，系统在间歇运行工况下，早晨运行初期需开启

辅助热源满足建筑热需求，全年太阳能贡献率达

79.6%； 
（2）提出了设计日有效集热量概念，通过对不

同导热油温度下的集热器效率进行数据多元线性回

归，得到了槽式太阳能集热器瞬时效率方程，实现了

集热系统的优化设计； 
（3）基于拉萨冬季气候条件，分析了超低温空

气源热泵作为辅助热源利用的可行性，通过对比分

析，给出了辅助热源在该系统的合理设置位置。 
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基于大数据的住宅建筑多联机系统室外机设计 
方法研究 

钱明杨 1，燕  达 1，江  亿 1，刘  华 2，王宝龙 1 

（1.清华大学建筑学院建筑节能研究中心，北京  100084； 
2.空调设备及系统运行节能国家重点实验室，珠海  519000） 

［摘  要］多联机系统广泛应用于居住建筑之中，通常由一个室外机与多个室外机组成。多联机系统的室

外机容量设计对系统运行能耗影响大。本文对实际居住建筑中的 354 个多联机系统的逐分钟供冷量数据进行了
分析，针对系统不同负荷率的出现小时数统计，发现仅有 3%的时间负荷率达到 80%以上。针对这一现象对室外
机容量设计的配置率进行了优化调整，并通过统一的多联机能耗模型计算不同配置率情况下的能耗水平与不满

意率，最后基于计算结果为不同室内机台数的多联机系统给出了推荐的室外机容量设计配置率。 
［关键词］多联机容量设计配置率居住建筑 
 

1  引言 

多联机系统通常是一个室外机与多个室内机通

过管路连接的制冷空调系统，由于其每个室内机末端

都可以单独调节灵活可控，室外机采用变频或变容量

控制[1]，广泛应用于居住建筑与小型办公建筑之中，

近年来其市场占有率快速增长，2013年-2018年中央
空调市场占有率从 37.9%增长至 50.4%[2]，并且多联

机的能耗占比也持续增长，2017 年城镇住宅制冷能
耗中 5%为多联机供冷能耗[3]。所以提高多联机系统

的效率降低能耗变得尤为重要。 
多联机系统的容量设计是多联机系统设计的基

础，设计容量的大小会影响系统出投资与实际运行效

率。若多联机系统容量设计偏小，则使得系统无法满

足用户供冷供热需求；若多联机系统容量设计偏大，

则会导致多联机系统长期处于低负荷率运行，运行效

率低能耗高。对于多联机系统的末端室内机容量设

计，通常以设计工况的房间负荷决定[4]，而对于室外

机设计容量，其需要满足所有室内机的需求来设计，

首先计算每个室内机的设计工况容量，考虑不同方位

房间最大负荷出现的时刻，并考虑负荷安全系数，作

为室外机的设计容量[5]，所以室外机容量与室内机容

量总和往往不同，众多研究者提出了“连接率”[6]、

“配置比”[7]等指标定义了室内机容量总与室外机容

量的比值。国家标准 GB/T 18837-2015中定义了各室
内机的名义制冷量之和与室外机组名义制冷量之和

的比为“配置率”[8]，行业标准 JGJ 174-2010中规定：
一般系统配置室内机总能力控制在室外机能力的

50%~130%之间[9]。对于配置率大于 100%，即室内机
容量总和大于室外机容量的情况，被定义为室外机超

配。已有研究指出，对于公共建筑可以适当超配

110%，而对于家用多联机可以超配 130%[10]。 
从已有的研究中可知，目前室内机与室外机容量

的配置率只给出了一个数值范围，其次目前的计算方

法中仅考虑了不同方位房间峰值负荷出现的时间差

异，而实际建筑中的多联机系统每个末端都可以灵活

调控，能使得用户完全按照个人需求进行调节，所以

用户的空调人行为对多联机系统的运行及能耗影响

非常大[11-12]，而用户的空调人行为差异巨大，使用传

统的少量的案例测试[13]或者大规模调研问卷都难以

获取真实用户的空调人行为分布情况[14]，即很难通过

实地测试或问卷调研获取不同多联机系统的复杂运

行模式。但是随着智能家居、物联网和数据传输存储

技术的发展，大规模的建筑空调系统数据的获取变得

更加容易[15]。数据挖掘分析方法可以很好地获取实际

空调的复杂运行模式[16]，将实际多联机运行数据作为

输入，建立定量化的模拟分析模型，就能更好地计算

获取推荐的多联机系统配置率。更为重要的是目前针

对居住建筑仅推荐家用多联机可以超配 130%的建
议，并需要工程师们根据实际工程在进行调整，未能

给出更好的工程指导意见。 
针对目前已有研究中的不足，本文对实际居住建

筑中 354 个多联机系统的逐分钟供冷负荷率数据进
行了分析，同时对多联机系统同时运行室内机台数进

行了分析,发现用户的部分时间部分空间的空调使用
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习惯使得系统供冷负荷率长时间处于低负荷率，仅少

量时间能达到系统的满负荷运行。针对这一现象，对

室外机容量设计的配置率进行了优化调整，并通过多

联机系统优化研究的动态仿真[17]方法，建立统一的多

联机能耗模型计算不同配置率情况下的能耗水平与

不满意率，最后基于计算结果为不同室内机台数的多

联机系统给出了推荐的室外机容量设计配置率。 

 

图 1  技术路线图 

2  多联机运行数据介绍及分析 

本文从某空调大数据监测平台获取了 354 套多
联机系统运行数据，多联机系统所在 92 个城市分布
情况如图 2所示，主要分布在夏热冬冷地区。不同室
内机台数的多联机系统数量分布如图 3所示，多联机
系统的室内机台数主要有 2-10台，其中以 4、5台为
主。 

 

图 2  多联机系统分布情况 

基于 354 套多联机系统的运行数据以及多联机
系统供冷量的基于压缩机能量平衡法[18]的虚拟传感

器方法[19]获取了这些多联机系统 6 月至 9 月（2928
小时）的实际供冷量曲线，将其中一套额定制冷量为

12kW 的多联机系统逐时供冷负荷从小到大进行排

序，如图 4所示，可见系统长时间是低负荷率的情况，
最大供冷负荷为 11.6kW，说明整个供冷季都没有达

到额定制冷量 12kW。 

 

图 3  不同室内机台数的多联机系统数量分布 

 

图 4  编号 11769 多联机系统实测供冷负荷排序曲线 

在所有 354 台实际多联机系统样本中长时间低
负荷的情况非常常见，如图 5所示，室外机供冷负荷
大部分时间达不到 100%负荷，仅有 3%的时间负荷率
达到 80%以上，达到满负荷的时间更加少。 
在所有实际多联机系统样本中长时间低负荷的

情况非常常见，其主要原因是家用多联机系统用户往

往仅开启自己所在房间的室内机，根据数据集中的室

内机同时开启的时间比例统计，如图 6所示，85%时
间同时运行不超过 2台室内机，其中 59%时间仅运行
1台室内机，这是用户部分时间部分空间的使用习惯，
这使得所有房间的室内机都开启的情况很少出现，最

终导致多联机系统很难达到满负荷运行，所以可以适
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当减小室外机容量，使得整体的运行负荷率提高，进 而提高运行效率。 

 

图 5  不同供冷负荷的运行时间状图及统计饼图 

 

图 6  室内机同时开启时间柱状图及统计饼图 

3  室外机容量优化的多联机能耗及不满意率计算模
型 

为了改善多联机系统的低负荷率问题，提出优化

方案可以适当减小室外机容量，使得整体的运行负荷

率提高，进而提高运行效率。通过模拟计算的分析方

法进行定量化的计算验证，将 354套多联机系统的运
行冷负荷数据输入一个统一的反映冷负荷率对效率

影响的能耗计算模型，计算获取不同配置率下的多联

机系统的能耗及不满意率均值，最后给出不同室内机

台数的多联机对应的推荐配置率。 
优化方案是适当将校室外机容量，使得整体的运

行负荷率提高，进而提高运行效率，主要考虑建议一

个冷负荷率相关的多联机能耗计算模型，计算模型的

性能曲线如图 7 所示，多联机系统的 COP 计算如公
式（1）（2），其中 为供冷量，

为室外机额定制冷量， 为多联机室外机负

荷率， 为多联机室外机效率，对应图 7中
的计算公式， 为多联机室外机的电功率。 

        （1） 

   （2） 

 

图 7  多联机 COP 随负荷率变化曲线 

为了定量化说明减小室外机容量，使用表中的配

置率（Combination Ratio，以下简写为 CR）来描述室
外机与室内机容量的关系，配置率（CR）是各室内
机的名义制冷量之和与室外机组名义制冷量之和的

比，如公式（3）所示： 

 

（3） 
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（4） 

配置率可以反映室内机同时使用情况，配置率越

高指的是室外机设计容量越小，但是减小室外机设计

容量可能导致室内机供应不足的问题。所以为了同时

定量化反映供应不足的问题，本文通过不满意率

（Unsatisfied Rate）来描述，不满意小时数（Unsatisfied 
hours）定义为供冷负荷需求大于室外机额定容量的时
长，不满意率（Unsatisfied Rate）定义为不满意小数
占供冷季总时间(Coolingseasonhours，6 月至 9 月，
2928小时)比例，如公式（4）所示： 
计算不同配置率对应的不满意率，如表 1所示，

对单个系统，降低室外机容量，将配置率 CR提高到
1.5，可以计算得知不满意率为 1.2%。针对供冷负荷
需求大于室外机额定容量的时刻，多联机系统按照额

定制冷量输出进行能耗计算。 
4  模拟结果分析 
为了能更好地提供推荐的室外机配置率的数值，

计算了配置率从 1.0-1.5 的情况，即从不超配到超配

150%。由实测的多联机室内机同时开启台数数据可
知 85%时间同时运行不超过 2 台室内机，其中 59%
时间仅运行 1台室内机，可见若室内机个数少对应的
全部开启的概率就更高，可能对于室内机个数少的系

统室外机不能进行超配，所以模拟计算结果根据室内

机台数不同分类统计能耗及不满意率的均值。 
表 1  编号 11769 多联机系统的不同配置率的计算结果样

例 
 供冷季小时数(6月-9月) 不满意小时数 不满意率 

CR=1.0 2928 0 0% 
CR=1.2 2928 4 0.1% 
CR=1.5 2928 36 1.2% 

其中室内机 2-3 台的多联机系统计算结果如图 8
所示，随着配置率增大，多联机能耗均值降低，不满

意率在配置率大于 1.0后快速升高，说明这类系统的
供冷负荷达到满负荷率的情况很多，所以对于室内机

2-3 台的多联机系统不能进行超配设计，推荐配置率
为 1.0，即对于这种系统不能通过适当减小室外机容
量来降低能耗。 

     

图 8  室内机 2-3 台的多联机系统计算结果 

其中室内机 4-6 台的多联机系统计算结果如图 9
所示，随着配置率的提高，在配置率小于 1.4时，系
统的不满意率升高较少，均在 0.3%以下。图中三种
系统的不满意率升高的速率不同，明显室内机台数越

多，不满意率上升越慢。可见对于 4-6台室内机的系
统的配置适当超配，配置率小于 1.4则不满意率基本
可以负荷需求。 

 

图 9  室内机 4-6台的多联机系统计算结果 
为了保证尽可能低的不满意率（小于 0.03%），

所以推荐室内机 4-6 台多联机系统的配置率分别为
1.1-1.3，不同情况的能耗节能率如表 2所示，室内机
数量越多，推荐配置率越大，室外机可以适当减小容
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量。 
表 2  不同室内机台数的多联机系统推荐配置比即节能比例 

 2台室内机 3台室内机 4台室内机 5台室内机 6台室内机 
推荐配置率 1.0 1.0 1.1 1.2 1.3 

相比于配置率 1.0的节能比例 0% 0% 4% 7% 10% 

不满意率 0% 0% 0.03% 0.03% 0.03% 

5  结论与建议 

本文对实际居住建筑中的 354 个多联机系统的
逐分钟供冷量数据进行了分析，并通过统一的多联机

能耗模型进行了模拟计算，通过以上分析得到以下结

论： 
（一）较多系统长时间处于低负荷率，总时间上

仅有 3%的时间负荷率达到 80%以上，多联机系统很
难达到满负荷。其主要原因是用户空调人行为的部分

时间部分空间模式（85%时间同时运行不超过 2台室
内机，其中 59%时间仅运行 1台室内机）； 
（二）对于室内机 2-3台的多联机系统不能进行

超配设计，推荐配置率为 1.0，即对于这种系统不能
通过适当减小室外机容量来降低能耗； 
（三）对于室内机 4-6台多联机系统，可以适当

进行超配设计，推荐的配置率分别为 1.1-1.3，在不满
意率小于 0.03%时，相比于配置率 1.0 的节能比例在
4%-10%。 
本文讨论了多联机系统的配置率推荐值，即讨论

了当室内机设计容量合理的情况下，室外机容量与室

内机容量匹配设计的方法。但是目前工程中依旧存在

室内机容量设计过大的现象，并且也多个室内机负荷

不均匀[20]的问题，这些都会影响多联机系统的性能，

未来研究中需要进一步考虑室内机选型偏大的问题，

进一步合理设计室外机的额定制冷量。 
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基于数据驱动的商业办公建筑冷量预测模型研究 
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［摘  要］商业建筑能耗在总建筑能耗中占有重要的比例，根据商业建筑的特征有针对性地进行能耗预测

和优化控制具有重要的意义。随着传感器技术的不断发展，建筑自动化系统不断丰富和完善，采集了大量真实

的商业建筑能耗数据。因此，有必要基于商业建筑真实的冷量数据进行建筑冷量的特征分析和预测计算。本文

采用了数据驱动模型进行商业办公建筑的冷量预测，基于商业建筑工作日与休息日典型用能行为的差异，首先

对冷量的典型模式特征及其时间分布进行聚类分析，并在此基础上对比五种人工智能机器学习算法在冷量预测

方面的效果，通过参数调优和交叉验证提高模型的预测效果。本文以香港某商业建筑为例进行了案例分析，并

对比了分析结果。从结果中可以看出，数据驱动模型可以有效和高效地对商业建筑的冷量进行预测分析，并对

建筑能源系统的优化控制提供技术支撑。 
［关键词］建筑能耗、数据驱动、商业建筑、冷量预测、机器学习 
 

1  研究背景 

近年来，我国建筑能耗呈现不断增长的趋势。截

至 2018 年，我国建筑运行过程的总商品能耗已经达
到了 10亿 tce，占全国能源消费总量的 22%。其中公
共建筑运行能耗达到了 3.32亿 tce，占建筑总商品能
耗的 33%[1]。公共建筑面积仅占建筑面积总量的 1/5，
然而其能耗却占建筑总运行能耗的近 1/3，因此，科
学研究和分析公共建筑的能耗，对指导公共建筑节能

具有重要的意义。 
商业建筑的节能很大程度上依赖于对建筑运行

阶段的能耗分析和预测，并基于预测值对建筑能源系

统进行优化控制。在商业建筑运行调控阶段，由于建

筑的物性参数以及人行为相关的因素的不确定性，因

此，传统的建筑能耗模拟方法及模拟软件不能很好地

适应于实际的能耗特征分析及预测的需求[2]。随着人

工智能技术和机器学习算法的快速发展，数据驱动模

型得到了长足的发展和广泛的应用[3]。数据驱动模型

基于大量的历史数据，提取实际建筑运行过程中的能

耗特征，并基于历史特征对未来的建筑能耗进行分析

和预测。由于数据驱动模型是基于建筑真实的历史数

据进行分析和预测，因此在商业建筑运行阶段的能耗

分析中具有广泛应用和发展。 
许多学者都针对机器学习算法在商业建筑能耗

的分析展开了研究。周芮锦等人[4]基于逐月积温值、

逐月平均相对湿度、逐月工作日天数和逐月非工作日

天数四个因素，利用时间序列分析的方法ARMA构建

数据驱动模型，实现对商业建筑的逐月能耗预测。K
wok, S等人[5]应用PENN(ProbabilisticEntropy-based 
Neutral Network)算法构建了办公建筑的冷量预测模
型，通过室外气象参数、有人房间面积和新风机功率

对冷负荷进行预测，以香港某写字楼为例进行了冷量

预测分析。肖赋等人[6]提出了基于数据挖掘技术的商

业建筑系统性能分析和能耗预测模型，综合了时序分

析、递归特种消除和整体学习等算法实现了下一日建

筑总能耗和能耗峰值的预测。Fan, Cheng等人[7]基于

深度学习（Deep learning）的算法强化了对建筑能耗
的实时预测，在简单神经网络模型的基础上引入了时

序特性，实现了商业建筑能耗的预测分析。除此以外，

还有诸多研究[8][9]针对商业建筑冷量预测的数据驱动

模型开展算法和案例分析。 
本文基于数据驱动模型对商业建筑的冷量预测

进行了分析研究。基于建筑 BAS 系统的实际冷量数
据，对商业建筑的典型冷负荷特征进行聚类分析，并

在聚类分析的基础上，引入多种机器学习算法，对建

筑实时冷量进行预测分析和模型优化，并横向对比不

同算法在预测精度和计算时长上的预测效果。最后文

章总结和展望了基于数据驱动的冷量预测模型在实

际商业建筑系统能耗分析中的特点以及应用前景。 
2  研究方法 

本文基于数据驱动的方法构建商业建筑冷量预

测模型。由于商业建筑中随工作日、休息日的人行为

变化具有不同的典型能耗特征，因此首先采用基于

k-means 的聚类分析方法分析典型冷量模式。在此基



Simulation                       第二十二届全国暖通空调制冷学术年会（2020）文集                        模拟 

2020年第 10期  |  建筑环境与能源  |  307

础上，综合采用和对比 ANN、SVM、XGB、RF 和
LSTM 五种冷量预测算法，对建筑冷量进行预测分

析，并以实际冷量数据对模型的预测效果进行评估，

以预测评估的结果对冷量预测模型进行参数调优和

反馈优化，得到预测效果最优的模型。该冷量预测模

型可以在建筑供冷的实时控制和蓄冷系统的预测控

制等方面应用，为建筑能源系统的优化控制提供技术

支撑。本研究的技术路线图如下： 

 

图 1  研究技术路线图 

由于实际建筑中的冷量需求很大程度上受到人

用能行为的影响，因此，对实际建筑的典型用能模式

分析非常重要。本文采用 k-means的方法对建筑日冷
量曲线进行聚类分析，以获取典型的用冷模式。

K-means方法是一个经典的基于距离的聚类算法，可
以将样本划分为特定数目的类，使类内相似度最大，

类间区分度最高。 
由于该算法需要预先确定聚类数，因此本文采用

3个评价指标对聚类数进行选择和确定。第一个指标
是轮廓系数（Silhouette Coefficient），结合内聚度和
分离度两种因素，评价聚类的效果，该指标越大则聚

类效果越好。第二个指标是CH指标（Calinski-Harabaz 
Index），该指标反映类间距离与类内距离的比值，其
值越大则聚类效果越好。第三个指标是 DB 指标
（Davis-Bouldin Index）,该指标反映了类内平均距离
与两聚类中心平均聚类的比值，其值越小聚类效果越

好。通过在一定范围内遍历聚类数目，并综合三种评

价指标，选择聚类效果最优的聚类数。 
基于典型负荷模式，分别采用五种机器学习算

法，拟合建筑冷量与各影响因素的关系。所采用的算

法包括多层感知器神经网络（Multiple Layer 
Perception, MLP）、长短记忆法人工神经网络（Long 
Short Term Memory, LSTM）、支持向量机（Support 
Vector Machine, SVM）、随机森林（Random Forest, 
RF）、梯度提升决策树（Extreme Gradient Boosting, 
XGB）。 
多层感知器是一种前馈人工神经网络，将多维数

据集映射到单一输出的形式。通过多层神经元的全连

接和非线性激活函数实现自变量至因变量的相关关

系构建。长短记忆法的神经网络是一种改进之后的循

环神经网络，通过门式神经网络控制长期状态和短期

状态的记忆，以记录周期性特征。支持向量机是通过

核方法将原始特征空间映射到更高维的空间，并在高

维空间中实现线性拟合。随机森林是一种基于决策树

的分类拟合器，通过构建系列决策树进行拟合。梯度

提升决策树是基于决策树的优化形式，通过优化树的

选择和分裂过程优化预测结果。 
通过以上介绍的五种算法，分别进行建筑冷量预

测模型的训练，并对下一日的逐时冷量进行预测分

析。 
3  案例分析 

本节以香港某商业建筑的冷量预测分析为例，对

比分析数据驱动模型。该案例为商业办公建筑，能耗

数据来源于建筑 BAS 系统的冷量监测数据，时间跨
度为 2019年 6月 1日至 10月 30日，共 152天的数
据，数据时间间隔为 15 分钟。除此以外，还获取了
香港国际机场气象站的逐半小时气象参数，包括室外

干球温度、风速和云量。依此数据，对该案例的冷量

进行建模分析和预测。 
将该建筑的冷量数据以天为单位进行划分，得到

152天的日冷量曲线。通过 K-means算法进行聚类，
并用三项指标评价最优聚类数。各聚类指标的结果如

图 2所示。 
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图 2  确定最优聚类数的三项聚类指标图 

通过以上三个图线可以看出，聚类数 k=3时轮廓
系数最大，以轮廓系数为指标时 k=3聚类效果最好；
聚类数 k=4时CH指数最大，以CH指数为指标时 k=4
聚类效果最好；聚类数 k=3时，DB指数最小，以 DB
指数为指标时 k=3 聚类效果最好。综合以上三项指
标，可以看出最优聚类数为 3，即存在三类典型负荷
模式。 
将所有日冷量曲线按聚类数为 3进行 k-means聚

类，并统计其在周中的分布，得到的结果如下图所示。

第 0类（Cluster 0）为周六模式，其存在明显的晨间
负荷尖峰，并在早 8 时-15时处于负荷高峰状态，15
时后负荷降低，进入负荷低谷时段；第 1类（Cluster 
1）为周日和节假日模式，该模式全天负荷均处于平
峰状态，没有明显的负荷高峰；第 2类（Cluster 2）
为工作日模式，主要分布于周一至周五，该模式存在

明显的晨间负荷尖峰，并在早 8时至晚 8时呈现负荷
高峰状态。 

 

图 3  典型日冷量负荷模式及其分布 

以上三种模式在周内的分布十分明显，区分度十

分高。并且三种模式特点显著且迥异，说明工作日/
休息日类型是影响该案例负荷曲线和负荷特征的关

键因素，后续分析中将以此作为重要的特征因素。 
在以上聚类分析的基础上，综合采用上述 5种算

法，对建筑能耗进行预测分析。为了客观评估的预测

效果，将原始数据集以天为单位随机划分为训练集、

验证集和测试集，选取 60%的样本为训练集，用以训
练模型；30%的样本为验证集，用以优化模型和参数
调优；10%的样本为测试集，作为最后评估模型预测

效果的数据集。分别对以上五种模型进行模型训练、

参数调优和对比评估，并分别抽取 6、7、8月的某几
日数据展示结果如下。 
图 4展示了多层感知器（MLP）模型的预测结果。

从图线中可以看出，模型大体上可以反映案例建筑的

负荷趋势特征，但在一些特定时刻预测精度有较大偏

差。该模型综合训练误差 RMSE为 1001.6，验证误差
RMSE为 1252.7，测试误差 RMSE为 1398.4。然而该
模型计算时间较长，训练时长长达 6.5小时，预测时
长也需要 10分钟，计算成本较高。 
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图 4  MLP 模型预测结果

图 5展示了长短记忆法人工神经网络（LSTM）
模型的预测结果。从图线中可以看出，模型大体上可

以反映案例建筑的负荷水平，但细节上有较大的预测

偏差。该模型综合误差指标水平与 MLP 模型接近，

训练误差RMSE为1017.1，验证误差RMSE为1335.8，
测试误差 RMSE为 1430.1。然而该模型计算时间相对
适中，训练时长为 32 分钟左右，预测时长为 1 分钟
左右，计算成本适中。 

 

图 5  LSTM 模型预测结果 

图 6展示了支持向量机（SVM）模型的预测结果。
从图线中可以看出，该模型与实际数据有明显偏差，

不能很好地反映冷负荷的趋势性特征。该模型综合训

练误差 RMSE为 2416.4，验证误差 RMSE为 2389.5，

测试误差 RMSE 为 2094.7。该模型计算时间相对较
短，训练时长为 11 分钟左右，预测时长为 3 秒钟左
右，计算成本较低。 

 

图 6  SVM 模型预测结果 

图 7展示了随机森林（RF）模型的预测结果。从
图线中可以看出，该模型与实际数据拟合程度较好，

只在一些细节上有明显的偏差。该模型综合训练误差

RMSE为 554.9，验证误差 RMSE为 727.1，测试误差

RMSE为 1053.7。该模型计算时间相对较短，训练时
长为 6分钟左右，预测时长为 2秒钟左右，计算成本
较低。 

 

图 7  RF 模型预测结果 

图 8展示了梯度提升决策树（XGB）模型的预测 结果。从图线中可以看出，该模型与实际数据拟合程
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度较好，只在一些细节上有细微的偏差。该模型综合

训练误差 RMSE为 576.7，验证误差 RMSE为 704.1，
测试误差 RMSE为 906.8。该模型计算时间相对较短，

训练时长 46 分钟左右，预测时长为 0.2 秒左右，计
算成本非常低。 

 

图 8  XGB 模型预测结果 

综合以上 5种算法，分别对比了其预测精度和计 算时长的差异，如图 9和表 1所示。 

 

图 9  五种模型预测误差对比 

表 1  五种模型计算时长对比 
 训练时长/秒 预测时长/秒 

MLP 23237.8 609.5 
LSTM 1899.7 53.7 
SVM 667.4 2.7 
RF 332.1 2.1 

XGB 216.3 0.2 

通过可以看出，以预测误差 RMSE为标准，XGB
模型的预测误差最小，预测精度最高。从模型的训练

和预测时长比较，XGB 模型耗时最短，计算效率最
高。综合以上两个因素初步分析，XGB 模型无论在
预测精度还是在计算时长上都显著优于其他 4 种模
型，在实际商业建筑的冷量预测中具有更好的预测效

果。 
4  总结 

商业建筑中的冷量特征分析与逐时冷量预测对

建筑供冷系统的优化控制具有重要意义。传统建筑能

耗模拟过程与建筑的实际运行状态存在差异，而数据

驱动模型基于真实的建筑能耗数据，可以客观反映和

预测商业建筑的能耗。本文基于数据驱动模型，以商

业建筑的冷量预测为例，探索了建筑能耗和负荷数据

的预测分析方法，并以香港某商业建筑的实际能耗数

据为例进行了预测分析，挖掘了实际商业建筑的集中

典型用能模式，并在此基础上训练、优化和对比了 5
种机器学习算法在预测精度和计算时长上的差异。 
通过结果初步分析可以发现，XGB、RF 等模型

具有较好的预测精度和效果。以上仅从数据分析的角

度评估了不同算法的预测精度和计算时长，在实际应

用过程中仍需依据物理机理和传热过程综合比较和

选择如长短记忆法等不同算法内核，并构建适应于实

际商业建筑案例的冷量预测模型。该案例体现了机器

学习模型在建筑负荷分析的过程中，利用真实的冷量

监测数据可以很好地捕捉商业建筑冷量的特征，应用

于商业建筑供冷系统的运行调节和控制。 
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基于微热管阵列的地板辐射供暖模拟研究 
李海泽，全贞花，董瑞雪，刘昀晗，赵耀华 

（北京工业大学绿色建筑环境与节能技术北京市重点实验室，北京  100124） 
［摘  要］提出了一种基于微热管阵列的地板辐射供暖系统，建立了供暖单元传热模型，对该辐射供暖性

能与传热过程进行了数值仿真模拟。在实验验证模型的基础上，利用仿真模型对影响供暖性能的关键因素进行

了模拟与分析，得到了供水温度和循环流速对供暖性能的影响。当流速为 0.2m/s，不同供水温度下，地板表面
温度的实验数据与模拟数据无较大差异，最大差值为 1.6℃。地板表面温度均随着供水温度的增大增幅明显；在
相同供水温度下，地板表面温度受循环流速影响较小。在供水温度为 40℃，流速为 0.2m/s时，模拟地面温度在
23.3-29.9℃之间，热媒输送通道细小通道扁管上方地板表面温度较高。循环流速为 0.2m/s，供水温度不超过 40
℃的情况下可以满足供暖需求。提出地暖结构的优化方向，以减少地板温度不均匀性。 

［关键词］微热管阵列；地板辐射供暖；仿真模拟；传热特性 
 

0  引言 

传统供暖方式多采用散热器供暖，存在占据空

间、房间整体空间温度分布不均匀且供热效率较低等

问题。近年来，低温地板辐射供暖系统因其占用空间

小、节能舒适等特点，在我国得到了较大范围的应用
[1]。地板辐射供暖热源温度要求低，可利用热源形式

广，可与太阳能、地热能、热泵等低温热源相结合，

提高热机效率；地板供暖可实现各户供暖系统及户内

各房间供暖相对独立，便于分户热计量，各房间可根

据自身需求适时调控，减少不必要的能源浪费，较传

统的散热器供暖可节能 20%～30%[2]；此外，地板供

暖以辐射换热为主，室内空气温度分布接近人体“头

凉脚暖”的热舒适要求。 
目前的地板辐射供暖系统主要分为常规地板辐

射供暖系统及热管地板辐射供暖系统。常规地板辐射

供暖系统由于其成本低，施工工艺简单，应用最为广

泛。但常规热水地板辐射供暖系统由于塑料管热阻较

大，供热效率较低，很难直接高效的应用低品位热源。

且盘管管路长，循环流量大，增加了建筑载荷，提高

了工程造价。随着热管技术的不断发展，热管的应用

场所也越来越多，热管具有传热效率高、热流密度大、

适应性强、安全可靠、阻力小等优点，越来越多的学

者将不同形式的热管应用到低温地板辐射供暖系统

中，并对新型热管式地板辐射供暖的性能进行了大量

实验研究。但目前热管式地板辐射供暖末端多采用圆

形热管作为核心换热元件，圆形热管为单一介质通道

导热，系统稳定性较差，单位面积换热量较小，圆热

管与圆水管采用湿式连接，存在较大的漏水隐患。 
为了更好的解决热管应用到低温地板辐射供暖

系统中所存在的一些问题，本文应用赵耀华[3]等人提
出的一种具有毛细微槽结构的新型微热管阵列（简称

MHPA）作为传热元件实现地暖供热的供能。该微热
管阵列内部由多条平行独立的微细热管组合形成，且

每个微热管内表面均带有微槽群等强化换热的微结

构。特殊的结构给予微热管阵列高承压能力、易于贴

合换热表面、导热速度快等诸多优点。目前，微热管

阵列在太阳能应用、锂电池热管理、余热回收、电子

散热等领域都发挥了出色的效果[4-7]。董瑞雪和刘昀

晗等人[8,9]将微热管阵列应用于地板辐射供暖，并进行

了相应的实验研究。结果表明基于微热管阵列地板辐

射供暖性能较好，相同环境需求条件下供暖温度低、

供热启动快，是一种节能的供热末端形式。本文利用

CFD 软件建立基于微热管阵列的地板结构三维稳态
传热模型，对该供热末端的传热过程进行模拟，并与

实验结果进行对比验证，为该地板辐射供暖的优化设

计提供理论依据。 
1  基于微热管阵列的地板辐射供暖系统 

新型地板辐射供暖系统采用微热管阵列作为地

暖内部传热元件，细小通道扁管作为热媒（热水）通

道并与微热管阵列进行干性贴合，实现热量的高效传

递。微热管阵列结构如图 1所示。微热管阵列内部设
置多个独立运行的微通道热管结构，每个微热管内部

设有微翅结构以强化换热，同时起到毛细力的作用。

考虑到微热管阵列内部工质冷凝回流，以及地板结构

高度的限制，微热管阵列的倾角设计为 3°，通过在
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冷凝段固定合适大小与高度的木块来实现。由于微热

管阵列具有极强的传热性能，使得地暖结构更紧凑，

换热更高效。 

 

(a) 实物图 

 

(b) 结构示意图 

图 1  微热管阵列 

细小通道扁管的材质为铝合金，由特殊工艺制造

成型，多个方孔流道之间均为并联，增加了细小通道

扁管与热水之间的换热面积，内壁的毛细微槽结构增

大了水流扰动，解决了普通水管由于尺寸、形状因素

造成的流体中心及边界层存在温度梯度导致热传递

能力小的问题，强化了传热。细小通道扁管结构示意

图如图 2所示。细小通道扁管作为热媒（热水）流道，
通过导热系数大于 2.0 W/(m•K)的导热硅胶与微热管
阵列紧密粘合，从而为微热管阵列蒸发段传递热量。

两者的紧密贴合增大了接触面积，减少了扁水管与微

热管阵列之间的接触热阻，强化了传热。两者之间干

式接触，降低了系统漏水风险。 

 

图 2  细小通道扁管结构示意图 

以微热管阵列与扁水管为主要结构的地板辐射

供暖地板结构如图 3 所示，其填充材料为豆石混凝
土。布置地暖的房间位于山东省淄博市某研究院内，

总面积为 36m2；微热管阵列总计 120 根，轴间距为
260mm；细小通道扁管通过管路与集分水器相连。辐
射供暖系统在房间内的的整体布置示意图与实际布

置如图 4所示。 

 

图 3  地板结构示意图 

    

                      (a)系统示意图                           (b)微热管阵列与扁水管的布置（未填充混凝土） 

图 4  微热管阵列地板辐射供暖系统 

2  基于微热管阵列的地板辐射供暖模型 
2.1  地暖的物理模型及假设 
本文选取 1根微热管阵列所在地暖单元，建立地

暖结构三维稳态导热模型，并对其进行数值模拟分

析，如图 5。细小通道扁管尺寸为 2000mm×120mm
×7mm（长×宽×厚）。微热管阵列尺寸为分别为
950mm×60mm×3mm，蒸发段长度为 120 mm，冷凝
段长度分别为 830mm。模型 Z方向总长为 260mm，
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X方向总长为 1000mm，Y方向总长为 90mm。地板
辐射供暖结构层厚度与材料如表 1所示。 

 

图 5  地板辐射供暖结构传热计算单元 

表 1  地暖结构层厚度与材料表 
结构 材料 厚度（mm） 导热系数W/(m•K) 
填充层 豆石混凝土 60 1.74 

找平层 水泥砂浆 20 0.93 

地面装饰层 瓷砖 10 1.99 

微热管阵列地板的传热过程主要为：依靠微热管

阵列的蒸发段吸收细小通道扁管内热媒提供的热量，

通过微热管阵列高效的传热作用将热量传递到冷凝

段，冷凝段再将热量传递给地板内部结构，最终地板

内各个内部结构将热量传递到到地暖表面。由于热管

地板辐射供暖系统内部传热过程较为复杂，在地板传

热计算单元的数值模拟计算中，对模型进行了以下假

设： 

（1）微热管阵列依靠内部工质的蒸发和冷凝进
行传热，过程较复杂。由于微热管阵列当量导热系数

非常大，因此在本次的模拟研究中，微热管阵列被看

作是一个具有非常大且恒定的导热系数的固体。 
（2）实验结果表明，微热管阵列冷凝段沿轴向

方向管壁温变化很小，故认为微热管阵列冷凝段表面

温度沿轴线方向不变。 
（3）将流体视为各向同性、不可压缩牛顿流体。 
（4）忽略细小通道扁管通道内壁毛细微槽，简

化为光滑内壁。 
（5）地板结构层为多层材料的复合体，假定地

板内各层材料为各向同性的连续介质，且各层材料紧

密接触，不考虑接触热阻。 
（6）忽略地板的向下传热量，认为填充层下部

绝热。 
（7）仅考虑地面无遮挡时的换热情况。 

2.2  地暖模型网格划分 
模型划分时要综合考虑划分的精度及计算机的

计算耗时问题。运用 ICEM中自带的网格划分工具对
地暖的的模型进行结构化网格的划分。网格的划分如

图 6所示，最终产生的网格数为 314766个。 

 

图 6  地暖模型网格图 

2.3  边界条件 
模型的边界条件如下： 
（1）细小通道扁管内通道流体为水，设置通道

进口为速度入口边界，设置出口为压力出口边界。 
（2）在新型基于微热管阵列地板辐射供暖系统

中，为防止地板向下的热量损失，在管路下敷设聚苯

乙烯保温板，因此可近似认为地板下表面绝热。 

（3）由于微热管阵列的布置具有对称性，在计
算时，模型 Z方向的两个面为对称面边界条件，设其
温度分布对称处为绝热， 
（4）由于微热管阵列交错排布于细小通道扁管

两侧，因此 X方向靠近扁水管的面也为对称界面，设
置边界层为绝热条件。 
（5）为防止地板边缘的热量损失，混凝土地板
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结构的四周采用轻型保温材料。因此，X方向另一个
与外墙相邻的面，可近似认为绝热。 
（6）地表面层边界条件：地表面层与室内空气

接触，该界面上既有自然对流传热又有辐射传热，为

第三类边界条件。 
2.4  数值模拟方法 
细小通道扁管与微热管阵列采用导热硅胶粘接，

因此在模拟过程中考虑两者之间的接触热阻，导热硅

胶导热系数为 2.0W/(m•K)，厚度为 1mm。微热管阵
列被看作是一个具有非常大且恒定的导热系数的固

体，根据实验数据得出地板结构内热管的等效导热系

数为 11553W/(m•K)。数学模型控制方程的离散格式
选用 Second Order Upwind格式，压力和速度的耦合
采用 SIMPLE算法。 
3  模拟结果与分析 
3.1  供水温度与循环流速对地暖表面温度的影响 
图 7给出了流速为 0.2m/s，不同供水温度下，微

热管阵列冷凝段中心正上方地板表面温度的模拟数

据，并将其与系统实验数据[10]进行了对比。发现地板

在不同供水温度下，表面同位置模拟值与实验值的最

大差值为 1.6℃，验证了本文所建立的三维稳态传热
单元计算模型的可靠性。可以看到地板表面温度随着

供水温度的增大而大幅增加。 
图 8 为供水温度为 40℃，不同循环流速下，微

热管阵列冷凝段中心正上方地板表面温度的模拟数

据。可以看出地板表面温度随着循环流速的增加而缓

慢增加。主要原因是扁水管孔内流体流态始终为层

流，此时孔内 Nu数为定值。地板表面温度提升的主
要原因为流速增大，扁水管进出口温差减小，使得地

板内温度上升，但总体上升幅度较小。 

 

图 7  地板表面温度随供水温度的变化曲线 

 

图 8 地板表面温度随流速的变化曲线 

 

图 9  地暖结构温度模拟 

3.2  地暖表面的温度分布 
模型设置外部辐射温度为 18℃，环境空气温度

设 置 为 19 ℃ ， 空 气 表 面 传 热 系 数 设 置 为
10W/(m2•K)[11-12]。运用模型模拟供水温度 40℃，流
速为 0.2m/s，室内温度为 19℃时的地暖结构表面温

度。模拟结果如图 9，模拟地板温度在 23.3～29.9℃
之间。表 2展示了流速为 0.2m/s，不同供水温度下，
地板表面不同位置的模拟温度。可以发现微热管阵列

在较低的供水温度、较小的工作倾角下，即可保持高

效的传热性能。当流量一定时，供水温度从 30℃升
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至 50℃，热源温度越高，地面的整体温度越高。通
过地板表面温度的模拟结果可知，与微热管阵列上方

地板表面温度相比，细小通道扁管上方地板表面温度

较高，导致地板不均匀度增加，热舒适性降低。因此，

未来要对新型微热管阵列辐射地板结构进行优化，可

考虑在细小通道扁管上方布置一定厚度的保温。 
表 2  地板表面不同位置模拟温度/℃ 

             位置 
供水温度/℃ 

1 2 3 4 5 

30.0 24.0 23.2 22.1 21.6 20.4 
35.0 26.6 25.3 24.6 24.0 22.2 
40.0 29.9 27.9 26.2 25.7 23.3 
45.0 32.6 30.9 29.1 28.6 26.1 
50.0 35.5 33.2 30.9 30.0 27.5 

综上所述，供水温度对地板供热能力的影响远远

大于循环流速变化的影响。因为地板结构的主要热阻

为填充层的导热热阻，增大流速的情况下，对降低地

板整体传热热阻作用有限。且提高循环流速将导致系

统水侧流动阻力增加。本文中在供水温度 40℃，流
速为 0.2m/s时地板表面温度在 23.3～29.9℃，仅扁水
管上方温度超过最高限值 28℃。所以本文推荐的供
水温度不超过 40℃，循环流速为 0.2m/s。可在细小通
道扁管上方布置一定厚度的保温，以减少其上方地暖

表面的的温度。 
4  结论 

采用数值模拟的方法对基于微热管阵列的地板

辐射供暖性能与传热过程进行模拟研究。建立了地板

结构传热单元的传热计算模型。模拟了不同供水温度

与流速对地暖性能与其表面温度的影响。得到的主要

结论如下： 
（1）当流速为 0.2m/s，不同供水温度下，微热

管阵列冷凝段中心正上方地板表面温度的实验数据

与模拟数据无较大差异，地板表面温度实验值与模拟

值的最大差值为 1.6℃。认为模型准确可靠。 
（2）微热管阵列具有高效的传热性能，地板表

面温度均随着供水温度的增大而大幅增加。在相同供

水温度下，地板表面温度随着循环流速的增加而缓慢

增加。 
（3）在供水温度为 40℃，流速为 0.2m/s，室内

温度为 19℃时，模拟地暖地面温度在 23.3-29.9℃之
间。仅扁水管上方温度超过最高限值 28℃。 
（4）推荐的供水温度不超过 40℃，循环流速为

0.2m/s。提出地暖优化方向，通过改变地暖内部结构
以完善地板的不均匀性。 

参考文献 

[1] 黎天标, 秦红. 地板辐射供暖系统的研究进展[J].
 建筑节能, 2016, 44(4):15-18. 
[2] 王子介. 地板供暖及其发展动向[J]. 暖通空调,19
99,29（6）：35-38． 
[3] 高智杰. 夏热冬冷地区不同供暖末端的供热特性
及调控规律研究[D]. 西安建筑科技大学, 2013. 
[4] 赵耀华, 王宏燕, 刁彦华,等. 平板微热管阵列及
其传热特性[J]. 化工学报, 2011, 62(2):336-343. 
[5] Zhu T T, Diao Y H, Zhao Y H, Li F F. Ther
mal performance of a new CPC solar air collector 
with flat micro-heat pipe arrays, Appl. Therm. Eng.
 98(2016)1201-1213. 
[6] Ye X , Zhao Y , Quan Z . Thermal manageme
nt system of lithium-ion battery module based on m
icro heat pipe array[J]. International Journal of Ener
gy Research, 2017. 
[7] Wang T Y, Diao Y H, Zhu T T, Zhao Y H, Li
u J, Wei X Q. Thermal performance of solar air co
llection-storage system with phase change material b
ased on flat micro-heat pipe arrays, Energy Convers.
 Manage. 142(2017)230-243. 
[8] 董瑞雪, 全贞花, 赵耀华, 等. 基于微热管阵列的
地板辐射采暖系统性能实验研究[J]. 建筑科学, 201
8，34(8)：32-36. 
[9] Yunhan Liu, Zhenhua Quan, Yaohua Zhao, Ruix
ue Dong and Xianlai Fan. Experimental Study on I
ndoor Thermal Environment of Radiant Floor Heatin
g System Based on Micro-Heat Pipe Array. Springe
r Nature Singapore Pte Ltd. 2020. 
[10]董瑞雪. 基于微热管阵列的地板辐射采暖系统性
能研究[D].北京:北京工业大学, 2019. 
[11] 陆耀庆. 实用供热空调设计手册. 中国建筑工业
出版社, 2008 
[12] 杨世铭，陶文铨. 传热学[M]. 4版. 北京：高等
教育出版社，2006 



Simulation                       第二十二届全国暖通空调制冷学术年会（2020）文集                        模拟 

2020年第 10期  |  建筑环境与能源  |  317

高校校园的人员转移规律研究 
陈琬玥，丁  研 

（天津大学，天津  300392） 
［摘  要］人员行为的随机性和不确定性易造成建筑能耗模拟值与实际之间的偏差，为了准确模拟建筑中

人员在室情况对建筑能耗的影响，有必要先了解人员在空间内的转移机制。本文以 GPS得到的不同人员定位为
基础，利用热力轨迹图将人员在校园区间内不同时刻的聚集程度表示出来，并利用贝叶斯分类最终确定不同人

员转移类型及相关比例。结果显示，校园区域内人员主要转移状态以“两点一线型”、“宅在宿舍型”、“漫游型”

和“离校型”四种状态为主，同时存在一定几率的两种状态之间的切换。该研究结论可有效反应人员在各校园

建筑之间的一般转移规律，为进行由人员在室情况引起的能耗变化模拟工作提供依据。 
［关键词］人员移动；热力轨迹图；聚集程度；贝叶斯分类 
 

1  引言 

根据相关调查统计，全国高校能耗占社会总能耗

的 8%，校园中人均能耗达到全国人均能耗的 2~4倍
[1]，高校建筑作为社会的能耗大户存在着巨大的节能

潜力。然而，现有的人员行为研究热点大多集中在居

住建筑、办公建筑等而较少关注高校建筑[2]。而相比

于其他类型建筑，高校空间内人员移动由于受特定的

活动和时间限制而规律性更强[3]，通过寻找校园空间

内人员移动规律来实现能耗的精确模拟对于节能潜

力的挖掘具有一定的现实意义。 
基于此，本文通过热力轨迹图将人员在高校空间

内不同时刻的位置转移分别以聚集热度的形式表达

出来，为人员分时分区的转移规律提供可视化描述。

同时结合贝叶斯分类确定人员在校园空间内转移类

型及比例，探求高校空间内人员转移规律，为不同校

园建筑的人员在室率研究提供思路和依据。 
2  研究方法 
2.1  案例选取 
本文选取了天津地区某高校作为本次研究案例，

校内建筑采用教学组团的形式建设，即在一定范围内

同时配有教学楼、行政楼、图书馆、宿舍楼、食堂等

设施，能够同时为师生提供教学、学习、科研、生活

等多项功能，每类建筑运行模式和使用功能相似，具

体如表 1所示。 

表 1  不同建筑类型运行模式和使用功能 
建筑类型 运行模式 使用功能 主要功能房间使用率 
教学楼 6:30-22:30 师生教学 60% 

办公楼 6:30-22:30 
行政办公 
教师办公 
科研办公 

70% 

图书馆 6:30-22:30 图书借阅 
自习室 

95% 

宿舍楼 0:00-24:00 休息生活 85% 
食堂 6:00-21:00 就餐、交流 90% 

2.2  研究对象 
不同学习阶段的学生由于课程安排、住宿条件以

及办事需求的不同，可能导致其在校园空间内不同建

筑中的转移情况不尽相同，因此在探究人员移动规律

时应区分不同学习阶段。按学习阶段的不同，将高校

学生分为本科生、硕士生两大类，该校博士生总数不

到学生总数的 0.1%，因此对于此类学生忽略不计。 
为得到更多的数据，本次测试设计了调查问卷，

重点在于调查人员常去的建筑及时间。首先在宿舍

楼、教学楼和宿舍楼大规模发放调查问卷，总计回收

有效问卷 1022 套。被调查人数约为调研区域全部使
用人数的 24%，其中，本科生、硕士生数量分别为
713人和 309人，基本符合该区域活动的各年级人数
比例。 
由于问卷得到数据较为宽泛，为了获得更加精确

的数据，选择被调查人员中的部分人员，进行更详细

的追踪测试。按该高校在校生中本科生、硕士生 8:5
的人数比例确定样本数量，本文选择了常在中区活动
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的 80名本科生、50名硕士生志愿者进行跟踪测试。
测试所用 GPS 定位仪如图 1 所示，测试中要求选取
的样本人员携带定位仪的时间不少于两星期，从而得

到每个测试对象每天在每个时刻所处的位置，据此绘

制成如图 2所示的人员轨迹示意图。 

 

图 1  GPS 实物图 

 

图 2  人员轨迹示意图 

2.3 人员分类算法 

朴素贝叶斯分类器基于一个简单的假定：给定目

标值时属性之间相互条件独立——朴素贝叶斯假设
(Naive Bayes Assumption)，也即是特征向量中一个特
征的取值并不影响其他特征的取值，如下式所示： 

                          (1) 

式中 y代表向量， 表示 y的第 i个特征值。对
于任意事件，在贝叶斯假设成立的前提下 m 全概率
公式可以用式(2)来表示; 

 
(2) 

结合全概率公式最终获得贝叶斯分类模型表达

式： 

              (3) 

对每一个携带 GPS 定位仪的人员发放调查问卷
后，将调查问卷中的选项转换成对应的数值，即可生

成一个 n 维的 y 向量，在通过 GPS 获得人员区域转
移的分时分区规律之后，可以确定每一个向量 y所对
应的类别 l，在根据公式（3）的结果对不同类型建筑
中的人员依次进行分类，并最终确定各类型建筑中各

转移类型的比例，最终得到整个校园区域内人员分时

分区转移规律。 
3  结果与讨论 
3.1  人员区域转移热力图 
在获得人员的 GPS 轨迹之后，通过定位仪上传

人员的经纬度位置最终生成人员的轨迹图，并绘制出

人员的热力轨迹图，通过记录所有携带 GPS 人员的
逐时轨迹并将其放在同一张热力轨迹图上，最终实现

人员移动规律的可视化，具体效果如图 3所示。 

    

（a）6:00                （b）12:00                   （c）16:00                 （d）22:00 

图 3  人员分布热力轨迹图 

通过热力轨迹图可以看出，在凌晨时分，由于大

部分人在宿舍休息，因此宿舍楼热度很高，人员聚集

比较集中，中午午饭期间，大部分人动身前往食堂，

食堂热度逐渐升至最高，随着下午工作时间的到来，
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办公楼热度逐渐上升，但此时食堂热度也较高，经调

查主要是由于食堂提供免费空调，所有很大一部分学

生选择在食堂学习，此时食堂起到了类似办公楼的作

用，也应当将其等同于办公楼，在夜晚工作时间段结

束后，宿舍楼热度重新变为最高，完成了一天的移动。

作者在进行为期 20 天的统计后发现此规律几乎不会
发生变化，可见校园人员活动的规律性。 

3.2  人员移动状态分类 
为了进一步挖掘人员的移动规律，本文就人员热

度较高的几栋建筑进行统计，将建筑分为不同的类

型，相同类型的建筑归为一类，并最终给出了人员全

天分布概率如表 2所示。 

表 2  校内人员全天活动分布频率统计 
 宿舍 教学楼 办公楼 食堂 路上 小吃街 校外 图书馆 

出现概率% 39.08 22.18 29.70 1.62 2.77 2.03 0.833 1.75 

可见，人员出现在宿舍楼的概率是最高的，其次

是教学楼和办公楼，这也符合人员作息的实际情况，

但是不同类型的人员的概率是不相同的，通过统计单

个人员全天分布的频率(见附录 B)，并除去就餐时间
和晚上睡觉时间，可以发现人员在一天之内的移动可

以分为以下几种状态：(1)两点一线，“两点”指的是
宿舍楼和人员的主要活动地点，对于本科生而言，一

般是教学楼和图书馆，对于研究生而言一般是办公

楼。此类型出现频率最高，也是高校学生生活的常态，

具有很强的代表性；(2)宅在宿舍型，此状态学生基本
全天待在宿舍，从宿舍人数统计结果来看，即使是人

数最少的时候也依然有近 20%的人留在宿舍，可见此
处于状态的学生具有相当的数量；(3)漫游，此类型学
生活动没有明确的目的，基本所有类型建筑都会有几

率前往；可见此类学生移动是比较随意的，此类型比

例的学生数量较少，且由于去的建筑几率相同，可以

认为只会拉高建筑能耗平均水平而不会是建筑能耗

出现波动；(4)离校，处于此状态下一天中会有部分时
间选择离开学校，此状态学生数量最少，也侧面印证

了校园活动的相对封闭性。四种类型的比例如表 3所
示。 

表 3  各移动状态所占比例 
移动状态 所占比例 

两点一线活动 64% 

宅在宿舍型 20% 

漫游型 12% 

离校型 4% 

3.3  人员移动规律 
上述 3.2节总结出来的移动类型指的是单个人员

一天的移动规律，实际上在整个 20天的监测周期内，
单个人员往往不会一直保持一种移动状态，而是有可

能在两种或三种移动状态之间来回切换，通过进一步

的分析发现绝大部分在两种状态中切换，且大部分时

候处于一种状态，偶尔才会切换为另一种状态，因此，

在考虑人员移动的规律的基础上，进一步给出如下分

类，用来反映人员的真实移动类型：(1)两点一线型；
(2)两点一线为主，部分时间宅在宿舍；(3)大部分两
点一线，偶尔漫游；(4)大部分时候宅在宿舍，偶尔漫
游；(5)离校型。五种类型的比例如表 4所示。 

表 4  五种移动类型人员比例 
编号 移动类型 百分比 

1 两点一线活动 35% 
2 大部分时候两点一线活动，偶尔宅在宿舍 27% 
3 大部分时间两点一线活动，偶尔漫游 22% 
4 大部分时候宅在宿舍，偶尔漫游 12% 
5 离校型 4% 

在获得具体的移动类型后，将对 GPS 携带人员
发放的调查问卷作为训练样本，对宿舍楼、教学楼和

办公楼人员发放的调查问卷进行分类，得出每栋建筑

的各类人员的比例，结果如表 5所示。 
表 5  典型建筑各移动类型比例 
移动类型 宿舍楼 教学楼 办公楼

两点一线活动 38.89% 36.5% 40.05%

大部分时候两点一线活动，偶尔宅在宿舍 25.9% 27.87 23.89%

大部分时间两点一线活动，偶尔漫游 17.6% 15.16% 16.7% 

大部分时候宅在宿舍，偶尔漫游 13.9% 16.17% 14.8% 

离校型 3.7% 4.2% 4.5% 

从表 5 可以看出三种类型建筑各类人员分布各
有其特点，两点一线类型人员中办公楼比例最高，调

查问卷显示，教学楼的主要活动人员 90%为本科生，
而办公楼内几乎 100%为研究生，相对于主要活动范
围为教学楼的本科生更加具有规律性，而且研究生一

般具有固定的学习场所，待在办公楼的实际较本科生

长，相比之下，本科生也更愿意待在宿舍；大部分时

候两点一线活动，偶尔宅在宿舍类型中比例最高的为

教学楼，这也和本科生的活动特点有关；大部分时候

宅在宿舍，偶尔漫游的类型中教学楼比例最高，这也

和本科生的特点有关。类型 3和类型 5在三栋建筑中
的比例差别不大，可见这两种类型与建筑类型的关系

不大。而引起其他类型建筑类型比例不同的原因则主
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要是由于本科生和研究生的作息习惯不同造成的。 
4  结论 

人行为是建筑能耗模拟误差的主要原因之一，本

文从人员转移行为学出发，探究高校空间内人员在各

建筑之间的转移规律，为由人员行为引起的各建筑能

耗模拟提供依据。人员在空间内的转移规律通过热力

轨迹图的形式表现出来，从而发现校园空间内的人员

转移类型，并利用贝叶斯分类原理最终得到各类型人

员所占比例。 
分析结果显示，校园区域的人员主要转移状态可

以分为两点一线活动、宅在宿舍、漫游型和离校型四

种类别，进一步研究发现单个人员的移动有一定几率

在两种状态之间切换，进而得出人员的区域转移类型

可以分为以下五类：两点一线活动、大部分时候两点

一线活动，偶尔宅在宿舍、大部分时间两点一线活动，

偶尔漫游、大部分时候宅在宿舍，偶尔漫游和离校型，

最后通过贝叶斯分类确定了不同类型建筑中的各类

转移类型的比例，其中宿舍楼的比例分别为 38.89%、
25.9%、17.6%、13.9%和 3.7%；教学楼为 36.5%、
27.87%、15.16%、16.17%和 4.2%；办公楼为 40.05%、
23.89%、16.7%、14.8%和 4.5%。 
然而人员的区域转移规律研究仅限于统计性规

律的研究，没有更深层次的挖掘人员区域转移的影响

因素，不同类别人员会对各建筑能耗如何影响尚不清

楚，除此之外，此项工作还需要更多的样本数据作为

支撑，而此次测试受条件限制并没有实现该目标。 
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基金项目：该论文由国家重点研发计划项目“洁净空
调厂房的节能设计与关键技术设备研究”
（课题编号：2018YFC0705204)资助 

不同控制算法在制药洁净室压差控制中的 
对比分析 

刘宇航 1，马晓钧 2，艾凡彪 2，黄春娥 2 

（1.天津工业大学机械工程学院，天津  300387，2.北京联合大学生物化学工程学院，北京  100023） 
［摘  要］在制药洁净厂房的房间压差控制中，采用不同的控制算法会导致对扰动消除或降低的不同结果，

进而会影响洁净室的压差以及洁净度的保障效果。本文分别针对自抗扰控制算法和传统 PID 控制算法，利用
Matlab/Simulink 仿真平台，对典型制药洁净室在开关门扰动作用下的各个洁净房间压差变化特点进行了对比分
析。通过与传统 PID控制算法的对比，说明自抗扰控制算法在制药洁净室压差控制上具有可行性，进而为制药
厂房空调系统降低风量冗余和节省输配能耗提供技术保障。 

［关键词］自抗扰控制；PID控制；制药厂房；压差控制 
 
 

0  引言 

制药厂房的洁净车间具有多个隔间且洁净度等

级不同的特点，因此，洁净室的压差控制对于维持洁

净度等级、防止污染物扩散起着至关重要的作用。但

是通常情况下，洁净室在运行过程中会有扰动的存

在，如门的开启、人员的走动等，对于压差都会有很

大的影响[1,2]。针对这些扰动，选择高效的控制方法，

维持设定的压差（符合国家标准[3]），防止交叉感染，

是制药洁净厂房压差控制的关键。 
对于有扰动情况下的压差动态控制调节，传统的

PID控制是应用最广泛的一种闭环控制方法。该方法
已经在洁净室的压差控制得到了应用[4]，但多隔间且

洁净等级不同的制药洁净室，需要其控制系统具有高

精度、强抗扰的特点，才能达到维持压差和洁净度的

保障要求。因而从鲁棒性、响应速度、系统的稳定性

等方面上分析，传统 PID控制仍有许多不足之处。自
抗扰控制 (active-disturbance-rejection-control，ADRC) 
算法自提出以来，已经成功应用于火力发电系统[5-8]、

空调系统[9]，航空航天[10]、磁悬浮[11]、系统散热[12]，

尼龙管挤压生产线[13]，德州仪表的运动芯片[14]等，并

在这些领域发挥了重要的作用。但是将 ADRC 算法
应用到制药洁净厂房的压差控制，其应用的可行性和

效果还有待研究。文本以一个综合制药厂房的洁净房

间作为研究对象，分别采用传统 PID 控制算法和

ADRC算法对于常见的扰动情况进行研究，对比分析
在扰动作用下的各个洁净房间压力变化特点，对将

ADRC 算法应用于制药洁净室压差控制的可行性进
行探讨。 
1  Simulink仿真模型及工况设置 

本文研究对象抽象成的房间模型俯视图如图 1
所示，图中标出了影响压力的各个变量。该洁净室通

过推拉门连接与外界洁净走廊相通，走廊压差 P0 为

5Pa，非洁净生产区（surrounding）压差也为 5Pa，洁
净室设定压差为 37.5Pa，图中不同颜色表示不同压力
区域。洁净室内部分别设有一个送风口（送风量为

min）和一个排风口（排风量为 mout），送风温度为 20
℃，整个空间内有空气泄漏量（mout_variable），由两部

分组成，即围护结构泄漏量（mout_variable I）和门窗缝

隙泄漏量（mout_variable II），该模型的参数符合 GMP国
家标准[3]。 

 

图 1  洁净房间变量分析图 
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根据空气质量守恒定理获得洁净车间的模型[15]，

在 Matlab/Simulink 中搭建仿真模型，如图 2 所示。
当 t=0 时，计算出维持洁净车间设定压差值 37.5Pa
所需的送风量、排风量等参数，见表 1，维持固定的
送、排风量使房间压差保持在设定值，满足生产要求。

当出现泄压扰动时，房间压力降低，控制器调节风阀

增加送风量，使室内压差回到设定值。 

表 1  洁净车间参数的设置 
参数 取值 参数 取值 
压差 37.5Pa 空气温度 293.15K 

体积 V=138.6 m3 送风质量 2.383kg/s 

气体常数 R 287 换气次数 50次/h 

当出现开门扰动时，在此送风量基础上增加送风

量以维持预期房间压力。 

 

图 2  Simulink 中洁净间模型封装图 

本文选用的线性自抗扰控制器 (linear-active-dist
urbance-rejection-control，LADRC)来主动调节洁净间
的压差，其线性扩张状态器（linear extended-state-ob
server，LESO）表达式如下： 

1 2 1 1 0

2 2 1

( )
( )

z z z y b u
z z y

β
β

= + − + +⎧
⎨ = − +⎩

&

&
  ， 

其中 u和 y分别为被控对象的输入和输出， 1β 和

2β 是观测器增益， 1z 和 2z 分别是对输出和系统总扰
动的估计量。LADRC的控制律如下： 

2 0 0

0 1

( ) /
_ ( )

= − +⎧
⎨ = −⎩ p

u z u b
u a k p z  

LADRC的框图如图 3所示： 

 

图 3  LADRC 结构框图 

2  仿真结果分析与讨论 
2.1  被控对象开门扰动 
本文中分别设计送风量调整的 PID 控制和

LADRC 控制策略，整定控制器参数使系统稳定。在
t=25s 时，洁净车间操作人员进出房间开门造成房间
内压力瞬间减低，控制算法实时调节送风量使房间压

差回到设定值，观察 PID控制和 LADRC控制策略总

洁净室压差的变化，如图 4所示。 
仿真结果表明，针对在洁净室内人员走动开门的

强扰动，LADRC算法超调量比 PID算法小。无论是
在仿真开始时刻还是在 25s后出现洁净室开门扰动，
自抗扰控制算法超调量很小，基本在 5Pa 以内，而
PID 控制算法对于开门扰动超调量比自抗扰控制算
法大。 
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图 4  PID 与 LADRC 算法开门扰动压力仿真输出比较 

2.2  走廊开门扰动 
场景模拟概况：（1）当有人员通过走廊门进出生

产区时，会造成走廊压力波动，洁净走廊压力从 5Pa
降到 1Pa，再从 1Pa恢复到 5Pa的过程，整个泄压到
恢复过程持续时间为 4s，泄压过程与恢复过程所经历

时间相同。在仿真开始第 25s开始泄压，第 29s结束；
（2）当生产区进行物料装卸时，走廊门长时间保持
打开状态。此时走廊压力会降到 0Pa，开门仿真时间
为开始的第 60s，两秒后压力降到 0Pa。PID与 LADRC
控制算法对净间的压差控制比较如图 5所示。 

   

图 5  PID（左）和 LADRC（右）控制响应图 

从LADRC算法与 PID控制算法响应效果对比发
现，自抗扰控制算法在初值鲁棒性方面要略好于 PID
控制算法，在出现扰动时，LADRC 的压差超调量小
于 PID控制，有较好的稳定性。 
2.3  洁净车间压力的相互影响 
洁净车间之间压差相互耦合，为研究洁净车间开

关门对邻室的压力的影响，在图 1的基础上增加一个
B级洁净区房间 B，已有的洁净室 A为 A级洁净区。
A房间开门时，房间内压力骤减，需增加送风量以维
持设定的压差，导致主干风管上顺着送风方向送风量

减少，从而 B房间送风的支管上送风量减少。 
利用两套闭环控制系统分别控制 A 房间和 B 房

间的压差，观察 A 房间压力输出对 B 房间压差控制
效果的影响。在两种工况下，不同控制算法对 A，B
房间压差的控制如表 2所示。 
从以上仿真结果可看出，工况一 A 房间的 PID

控制效果相对理想，其初值时刻鲁棒性、超调量、稳

态误差方面都优于工况二，而工况一 B房间的控制效
果在初值鲁棒性、超调量、稳态误差方面也明显好于

工况二。所以 A房间的控制效果好坏会直接影响到 B
房间最终的控制效果。从以上 A、B房间压力仿真输
出结果可推知，洁净区内房间自身出现开门扰动时的

调控效果好坏会对邻室及周围相近洁净室压力产生

较大影响。以上仿真可以根据实际情况推广到多个车

间的压差控制中。 
3  总结 

本文分别从自身出现扰动的角度及外界扰动角

度出发来建立模型，分别选取了洁净制药车间内工艺

生产过程中几种比较常见的、典型的泄压情况来设置

算例，并对每种算例最终的调控效果都进行分析评

价，从以上的仿真结果可得到以下两个结论：(1) PID
控制算法和LADRC算法基本都能通过调节最终使系
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统回到稳态，也就是最初的压差设定值；(2) LADRC
算法在以上设置的几种算例中调控效果总体来说好

于 PID控制算法。在本文中，评价调控效果好坏的标

准主要有以下几方面：出现扰动后对于扰动调节时的

响应速度、压力超调量、以及系统的稳定性。 

表 2  LADRC 与 PID 控制压力输出 
房间 工况 1 工况 2 

A房间 
  

PID 

 
LADRC 

  
PID 

 
LADRC 

B房间 
 

PID 

    
LADRC 

 
PID 

 
LADRC 

本文中通过仿真验证了LADRC在控制洁净厂房
压差的有效性，该算法特殊的结构决定了它可以利用

LESO对房间所受扰动进行实时估计并消除，增强了
系统抗扰动的能力，这是经典 PID控制算法所不具备
的。在制药洁净厂房压差控制中，我们还将继续研究

更适合的自抗扰控制策略，更进一步为制药厂房空调

系统降低风量冗余和节省输配能耗提供技术保障。 
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高压氢气泄漏射流 CFD模拟：使用真实气体模型 
刘静璇，韩  鹏，刘  斌，滕  霖 

（石家庄铁道大学机械工程学院，石家庄  050043；福州大学石油化工学院，福州  350000） 
［摘  要］随着氢燃料电池车辆数量增加，氢气泄漏的风险也相应增加，因此现有的地下车库通风策略是

否能满足新的安全标准需要进一步研究。燃料电池车辆中氢气通常储存在高压气罐内，氢气泄漏后可分成三个

阶段（1）初始高压射流阶段（2）常压扩散阶段（3）应急通风系统打开后排气阶段。本文重点研究了高压射流
阶段，该阶段为后两个阶段提供边界条件。基于 CFD模型，将真实气体状态方程通过用户自定义程序（CFD）
嵌入模拟中，准确描述高压及高压力梯度下氢气的热物性。本研究为高压氢气喷射相关风险的评估，了解氢气

扩散方式进而采取更好的地下车库通风措施提供了一种有效的方法。 
［关键词］真实气体模型，氢气喷射，计算流体力学（CFD） 
 

0  引言 

氢气作为一种新型能源，有着清洁、高效、来源

广泛等突出优点，在现在得到越来越广泛的关注。氢

气与其他气体或液体燃料相比，氢气密度小，在空间

上移动速度快，一旦泄漏时，氢气将沿着多个方向迅

速扩散，并伴随着氢气浓度下降。氢气易燃易爆特性，

使得一旦出现泄露就会产生不可预估的危险后果。典

型的氢安全事故大多体现在意外泄漏、扩散、点燃、

爆燃或爆炸等过程，氢气泄漏和扩散阶段的特性对于

后续事故现象的发展和事故应急处理都具有决定性

的作用。 
随着新能源汽车产业的发展，高效环保的氢燃料

电池车备受瞩目，氢燃料电池汽车是目前氢能发展的

重要方向之一，其通过氢和氧的反应直接将化学能转

换为电能提供动力，效率高也没有任何污染，被世界

各国普遍认为具有广阔的发展前景，但目前还在安全

使用方面存在一些亟待解决的问题。 
LiuXiong[1]等人针对 CO2射流提出了一个两阶段

的射流模型，包含估算源强度和利用估算的源强度模

拟 CO2在大气中的后续扩散，从而实现更精确的源强

度估计也减少了总体计算时间。根据英国石油公司

(BP)CO2 分散试验的实验结果进行了验证，用 Phast

软件与实测结果相比，模拟结果与源强度和色散分布

的预测结果吻合较好。 
LiuWei[2]等人研究了氢燃料电池汽车(HFCV)事

故后受损车辆泄漏氢气时，利用一台位于泄漏车辆前

方的便携式鼓风机分散氢气，预测了不同情况下车辆

周围的氢浓度分布，找到最有效的解决方案来提供车

辆周围的安全氢水平。该模型表明，地面效应鼓风机

与扩散器冲洗到地板更有效地去除大部分的氢，创建

一个安全的包络周围的车辆。结果还表明，即使使用

鼓风机，第一反应者也不应该从鼓风机对面氢气浓度

仍接近可燃性下限的一侧接近车辆。 
高压氢气泄漏射流是燃料电池氢气安全研究的

重要内容，而在一定实验测量的基础上进行数值模拟

是该领域的重要研究手段。关于氢气泄漏扩散规律实

验方面的研究由于其危险性高、实现费用高而不易开

展。与实验相比，数值模拟作为一种成本更低、危险

性更低的方法也被用于研究氢泄漏。目前高压氢气射

流完整数值模拟存在计算效率低、不稳定和难收敛的

问题，而现有的简化模拟方法存在模型假设不合理和

计算结果不准确的问题。 
传统燃油汽车不存在爆炸风险，即使出现漏液，

也不像氢气与空气接触便迅速产生危险。氢气的爆炸

范围为体积含量 4.0%-74.2%,一般以 4.0%为氢气浓度
危险下限。氢燃料电池汽车在在地下车库这种密闭空

间停放时一旦泄露，空气中氢气浓度超过 4%的可燃
性下限，便会有爆炸的风险，如果仅靠传统通风模式

进行排气，就有可能产生不可预计严重的后果。必须

采取额外通风措施来降低氢浓度，来确保周边人员安

全。本文研究了氢燃料电池汽车在地下车库的泄露后

扩散分布，从而为后续通风策略的改变提供依据。 
本文提出了模拟氢燃料电池汽车在地下车库储

氢罐释放氢气的 CFD 模型，着重于喷射初始强度的
估算和随后的扩散。为了更精确地模拟 h2 在大范围

温度和压力下的物理特性，CFD模型中加入了真实气
体方程。为了简化问题，在本研究中，氢气被视为一
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种均相流体，不考虑可能产生的相变。利用实际气体

方程和理想气体方程的 CFD 模型结果进行了对比研
究。 
1  真实气体模型 

理想气体方程在模拟氢气喷射时预测的氢气密

度与真实气体有明显的偏差，高压情况下尤为显著。

当使用理想气体方程时，等压比热容和声速在给定温

度下被假定为常数，这与实际结果不符，从而不能准

确模拟氢气减压过程。继续用理想气体方程来模拟高

压氢气射流将会在计算中引入相当大的误差。 
Fluent内置有一些简单的气体方程以及实现来自

NIST REFPROP的复杂气体方程，但这些内置气体方
程将温度限制在三相点以上，使得在应用于氢气射流

过程时存在局限性，不能准确反映氢气喷射的真实情

况。在 fluent模拟中引入用户自定义的真实气体模型
可以有效地解决这个问题，通过编写 Fluent用户自定
义函数(UDF)来应用更准确的真实气体模型。运行时
流体的密度、焓、熵、比热和声速等热物理性质可以

使用真实的气体方程通过给定的压力和温度下求解。

与理想气体状态方程相比，PR 方程可以比较准确地
预测气态、液态和超临界态的 H2性质，在模拟氢气

喷射过程时准确性很高，计算过程也相对简单快捷，

在接下来的工作里采用 PR 方程进行模拟。PR 方程
的描述如下： 

 

式中:P为压力，T为绝对温度，V为摩尔比体积，
R为气体常数;a和 b分别是考虑分子间引力和分子体
积的经验参数。 

 

 

 

 

流体的焓H和熵 S可以用 PR方程的“偏离函数”
来求解: 

 

 

式中，分别为理想气体的焓和熵，Z为气体的压
缩因子 Z = PV/RT, B = Pb/RT。 
动力粘度的计算公式如下 

 

式中，M 为流体的摩尔质量，TC为临界温度，

PC为临界压力。已知粘度，可以用
[51]估算导热系数: 

 

式中 CP为实际气体的等压比热容。 

2  湍流模型 
Fluent在选择理想气体气体方程进行仿真时，一

般自动启用的都是标准 k-ε模型。本研究选择了另外
一种湍流模型，剪切应力传输 SST k-ε模型。在标准
k-ε模型中，可压缩性效应通过在计算ε的耗散的方
程中加入可压缩性函数来考虑，SST k-ε模型修正了
标准 k-ε模型引入了阻尼交叉扩散导数项，也考虑到
紊流剪切应力修正了紊流粘度，这些特性使得 SSTk-
ω模型在模拟跨音速激波时更加可靠。与标准 k-ε模
型相比，SST k-ω模型能够更好地捕捉到马赫盘的位
置和通过马赫盘的速度降的大小。在马赫盘下游，两

种模型都预测了类似的多激波结构，SST k-ω模型较
好地捕捉到了速度衰减。虽然两种湍流模型都能模拟

出较为可信的结果，但 SST k-ω模型在解决详细流动
结构和预测整体速度场方面表现得更好。在射流出口

下游，压力和温度往往会迅速达到环境压力和温度。

速度场的预测对喷射源强度估计的准确性至关重要。

因此在后续的 h2喷射研究中，采用了 SST k-ω模型。 

3  问题描述 

高压流体突然释放向环境条件的膨胀是一种未

充分膨胀的自由射流，其初始位置的速度为音速。为

了捕捉射流的细节，需要一个非常密集的网格。[3]此

外，在射流过程很快，瞬态模拟过程的时间步长很小，

约在 10-7-10-5s 范围内。整体模拟包含喷射和后续气
体扩散，计算时间会很漫长。因此，将问题分割成两

部分，分别处理。第一部分只考虑氢气突然释放后的

射流，找到膨胀射流对应的驻点，分析滞止参数，计

算在射流常压截面处的射流条件，再将所获得的相关

压力、温度、比体积值作为后续扩散部分的入口边界

条件。 
在本研究中着重于 CFD 模型的实现和验证，利
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用真实气体方程对高压管道减压以及 h2 释放进行建

模。由于氢气的临界温度（33.44K）比较低，在现实
中,氢气在环境温度下运行不会接触到汽-液相边界，
无需考虑突然释放过程中可能出现的相变现象便可

简化问题。 
虽然压力基求解器适用于大范围的流动，但由于

管道内流体压力和速度都很高，密度基求解器使之在

高速可压缩流动中具有精度优势，还可以准确预测减

压过程中管道出口的节流条件，而不考虑管道出口的

初始边界条件（环境压力和温度）设置的影响，在模

拟过程中选择了密度基的求解器。 
3.1  计算域网格划分及边界条件 
本研究使用商业计算 CFD 软件 ANSYS Fluent

进行仿真，该软件采用有限体积法(FVM)对流体流动
的控制微分方程进行离散，用瞬态二维模型模拟了当

高压储氢罐泄露时周围泄漏氢气分布。模拟采用密度

基求解器和隐式算法，应用了 N-S 方程,能量方程，
物种输运方程和 SST k-ω湍流模型。编写 udf，使用

真实气体模型，对所有平流项采用二阶迎风格式的密

度求解器求解。湍流模型使用 SST k-ω湍流模型。动
量和能量方程中的对流项使用二阶迎风差分格式，混

合气体物性根据气体混合定律计算。 
建立的射流模型如图所示，在整个计算域内使用

四边形结构化网格，整个计算域采用轴对称(axis)形
式，由管道、喷嘴和初始静止的环境大气组成。从连

接到氢气储气罐的一端开始，喷嘴出口直径为

11.9mm，长为 20 毫米，罐内压力为 5mpa。泄露的
周围环境长 0.4米，高 0.1米。图一为计算域示意图，
图二为局部加密。计算区域被细分为四边形单元为喷

嘴周围网格的一部分。为保证模拟计算的准确，网格

布置需要非常的细致。在喷嘴出口附近激波结构复

杂，需要对出口部分计算域网格进行加密。而在距离

出口较远区域可以适当放宽，来减少总的网格数量，

提高计算效率。时间步长为 10-7s，收敛准则定义为残
差等于或小于 10-4。 

    

图 1                                         图 2 

计算采用二维轴对称几何模型。在计算开始时，

采用非常小的 courant 数（0.01-0.1） 和松弛因子
（0.1），以防止计算发散；在计算稳定后，即形成激
波区且不再发生明显变化时，逐渐增大 courant 数到
5，增大松弛因子到 0.8。为保证网格无关性，对初始
压力为 5Mpa 的 射流进行了不同网格尺寸下的仿

真，采用总单元数为 20 万、45 万和 60 万的 3 套网
格进行了网格独立性检验。45万和 60万的网格结果
相差不大，且计算时间更快，整个模拟过程采用 45
万网格。 
射流模型的边界条件定义如下: 
(a)进气道:设置为压力进口，总压力、温度等于

氢气罐内参数，设置为 5mpa、300K。 
(b)管道壁面：条件为无滑移壁面，绝热边界。 
(c)喷管出口：设置成压力出口，条件设置为环境

压力和温度。 
(d)大气边界被定义为与环境温度相等的无滑移

等温壁。 
(e)对称轴边界条件选择 axis。 

4  结果与讨论 

在模拟 0.2s 后结果达到稳定，不再发生明显变
化，在射流喷嘴末端流速略低于管道内运行速度，但

在进入大气后，流动呈现出非常高动量的欠扩张射

流，并在很短距离内达到环境压力。膨胀区气流的夹

带、粘滞力和射流与大气之间的传热可以忽略不计。

沿膨胀区，气流不断扩张，射流激波区内不断生成和

脱离涡，表现为马赫盘的形式。 
可以看出射流在喷嘴外的膨胀是很明显的。模拟

氢气射流的流动结构包含了一个初始弯曲激波区和

一个反射激波，其中扩张的流动由于外部压力而弯曲

回轴。在模拟过程中，可以看到一个完全开发的马赫

盘。在所有情况下，马赫盘的位置是明确的。结果表

明，采用真实气体方程的 CFD 射流模型能够模拟高
压 h2射流，具有真实的流动结构。 
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可以看出射流在喷嘴外的膨胀是很明显的。模拟

氢气射流的流动结构包含了一个初始弯曲激波区和

一个反射激波，其中扩张的流动由于外部压力而弯曲

回轴。在模拟过程中，可以看到一个完全开发的马赫

盘。在所有情况下，都有清晰且位置确定的马赫盘。

采用真实气体方程的 CFD 射流模型能够模拟高压 h2

射流，具有真实的流动结构。 

    

图 3  速度云图                          图 4  温度云图 

    

图 5  压力云图                                   图 6  马赫数云图 

 

图 7  喷嘴压力变化 

 

图 8  全程压力变化 
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图七为喷管附近压力变化，图八为整个计算域内

压力变化。初始喷射位置附近压力变化明显，但随距

离喷射出口位置距离越来越远时，压力趋近于大气压

力。在泄漏位置出现较大速度，而后由于流域中空气

的阻力作用，使得射流作用减弱，流体向四周扩散，

流体的速度由中心向四周逐渐减弱。泄露位置附近氢

气浓度较高，并迅速扩散到大气中。并且在水平方向

的扩散要小于竖直方向，而且水平方向存在较大的浓

度梯度。由于空气对氢气存在黏附作用，氢气射流速

度由中心向外逐渐减小。 
5  结论 

本文建立了模拟氢燃料电池汽车高压氢气罐释

放 h2的大气扩散的CFD模型。开发了一个描述PR 状
态方程的 UDF，并与 ANSYS Fluent进行了耦合。模
拟了高压氢气喷射泄露扩散，可以得出结论: 
（1）使用 PR状态方程的 CFD模型明显优于使

用理想气体方程的 CFD 模型。这表明，采用真实气
体状态方程的 CFD 模型可用于高压氢气罐泄漏事故
的风险评估，能够较为准确的估计实际情况。 
（2）氢气罐开始泄露后，由于浮力作用，氢气

在泄露位置周围迅速上升，然后在上方，泄露点周围

的 h2 浓度达到稳定状态，并很快扩散开来，除了喷

管出口一小块区域外，周围的所有 h2浓度在 0.2秒内
都远低于 4%的可燃性下限。 
（3）氢气射流在喷嘴外的膨胀明显，呈现为一

个完全开发的马赫盘。在该区域内压力不断降低，在

盘后部接近环境压力，呈超音速状态。速度由中心向

外不断降低。氢气射流水平方向扩散大于竖直方向，

存在较大的浓度梯度。 
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基于不同参数寻优算法的支持向量回归机空调 
负荷预测模型研究 

李峥嵘，李璨君 

（同济大学，上海  201804） 
［摘  要］空调负荷预测是制定暖通空调系统运行策略，实现节能优化控制的基础。本文采用 Pearson相关

系数对影响空调负荷的各参数进行两两相关性分析，以解决参数之间多重共线性而导致模型估计失真或难以估

计准确的问题，并将随机森林算法应用到参数重要性排序中，最终选择相互独立且对预测结果具有重要贡献的

影响因素作为输入参数，以简化模型的复杂性。为探讨不同参数寻优算法对支持向量回归机（Support Vector 
Regression，SVR）预测精度及预测性能的影响，分别采用网格搜索法、遗传算法及粒子群优化算法建立 SVR
空调负荷预测模型并进行对比分析。预测结果表明，网格搜索法和粒子群优化算法能使预测模型具有更高的预

测精度及更强的泛化能力，同时粒子群优化算法寻优时间较短，因此在训练样本较大时，粒子群优化算法可以

缩短建模时间。此外，本文在 SVR 模型中滚动地引入最新获得的负荷和气象信息，不断对模型进行修正以提
高精度。 

［关键词］空调负荷预测；Pearson相关系数；支持向量回归机；参数寻优算法；滚动预测 
 
 

0  引言 

建筑的冷热负荷是采暖空调系统运行的目的与

调节依据[1]，通过对历史数据的研究分析，并在此基

础上建立预测模型，对未来时刻的空调负荷进行准确

的预测，提前确定建筑未来的制冷供热需求，就能合

理安排 HVAC系统的运行策略，降低系统能耗[2]。国

内外许多学者都对暖通空调的负荷预测方法进行了

积极探索，研究方法大体可以分为三类[3]，即工程方

法、统计回归分析和人工智能方法。 
工程方法主要基于目前国内外开发的能耗模拟

和预测软件，如 EnergyPlus，DeST以及 DOE-2等，
其模拟和预测的结果的精度受气象参数的影响较大
[4]。统计回归分析的方法包括参数回归法以及时间序

列分析法。基于人工智能的预测方法主要包括人工神

经网络（ANN），支持向量回归机（SVR）以及组合
预测等[5]。人工神经网络具有比较强大的非线性映射

能力，但是其对训练样本数量有较高的要求。支持向

量机克服了传统的神经网络学习中靠经验和启发的

先验成分、过学习以及小样本学习困难等缺点[6]，在

暖通空调负荷预测领域的应用越来越广泛。组合预测

是为了弥补传统预测方法和人工智能预测方法的不

足之处，采用 2种以上不同方法来建立空调负荷预测
模型。 

参数选择对 SVR 模型的预测性能有很大影响，
参数选取不同导致空调负荷预测模型有不同泛化性

和学习能力。近年来，国内外学者开始利用智能优化

算法自动调整支持向量机模型中的固有参数和核函

数中的参数[7]。因此，本文分别采用网格搜索法、遗

传算法、粒子群优化算法对 SVR 空调负荷预测模型
进行参数优化，并将其应用到天津市某社区文体中心

的空调负荷预测中。验证结果表明，利用网格搜索法

和粒子群优化算法进行参数寻优能使 SVR 空调负荷
预测模型具有更高的预测精度及更强的泛化能力，同

时粒子群优化算法寻优时间较短，因此在训练集区间

长度较大的情况下，粒子群优化算法可以缩短建模时

间。 
在应用 SVR 空调负荷预测模型时，为了降低模

型的复杂性，应筛选出影响空调负荷变化的主要因

素。但是大多数模型仅通过判别空调负荷与影响因素

之间的相关性即确定最终输入参数，这样会导致输入

参数中相关性较强的参数之间可能产生多重共线性，

而使模型估计失真或难以估计准确。因此，应选择相

互独立且对预测结果具有重要贡献的影响因素作为

输入参数。本文采用统计学中常用的 Pearson相关系
数对影响空调负荷的各参数进行两两相关性分析，并

将随机森林算法应用到参数重要性排序中，确定最终
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的输入参数。 
本文在 SVR 模型中滚动地引入最新获得的负荷

和气象信息，对模型不断进行修正以提高其预测精

度，解决空调负荷预测算法精度不高，难以满足空调

系统节能优化控制的问题[8]。 
1  支持向量回归机原理 

支持向量机（support vector machine，SVM）最
早由 Vapnik 提出，应用于模式识别问题，其基本特
点是将对整个训练集数据的处理转化成对支持向量

的处理，使得构造的超平面对支持向量的划分等同于

对整个训练集的划分[9]。SVM 算法建立在统计学习
的 VC（vapnik-chervonenkis dimension）理论和结构
风险最小化准则基础上，能够充分利用有限的样本信

息，在模型的复杂性和学习能力之间寻求最佳折衷，

以期获得最好的推广能力[10]。SVM 针对分类问题和
回归问题可以分为支持向量分类机和支持向量回归

机（SVR）[11]。空调负荷预测属于回归问题，本文重

点讨论 SVR。 
ε-SVR是一种常用的 SVR，通过引入ε不敏感

损失函数实现具有较强鲁棒性的回归，而且回归估计

是稀疏的，保留了 SVM的所有优点[12]。给定训练数

据集 T={(x1, y1),(x2, y2),⋯,(xl , yl)}，且 xi∈RN，yi∈RN，

l为训练样本个数，SVR通过内积核函数定义的非线
性变换将输入空间转换到高维特征空间中，并在高维

特征空间中回归，公式如下： 
( ) ( )f x w x bφ= ⋅ +                         (1) 
式中： ( )xφ 为特征空间；w 为权重系数；b 为

偏置项。根据结构风险最小化原则，权重系数 w与偏
差 b可通过最小化得到如下目标函数： 

( )2

1

1 1( )
2

l

i i
i

R x w f x y
l ε

=

= + −∑‖ ‖             (2) 

引入惩罚参数 C和不敏感损失函数�，将回归问
题转化为如下关于变量 w和 b的凸二次规划问题： 
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         (3) 

式中： iξ 和 *
iξ 为松弛变量。 

引入拉格朗日乘子，对拉格朗日函数求解原始变

量(w, b, ξi, ξi*)的偏导数，并利用对偶原理，即可得
到原始问题的对偶问题： 

    (4) 

通过求解该二次规划问题，最终可得到支持向量

回归机的模型： 

1
( ) ( ) ( ) ( , )

l

i i i
i

f x w x b K x x bφ α α∗

=

= ⋅ + = − +∑        (5) 

式中： 为核函数。 
SVR中较常用的核函数如下： 
（1）线性核函数： ( , ) T

i j i jK x x x x= �  

（2）多项式核函数： 
( , ) [( ) 1] , ( )T d

i j i jK x x x x d N= + ∈�  

（3）高斯（Gaussian）核函数： 

 

（4）径向基（RBF）核函数： 
 

（5）Sigmoid核函数： 
 

径向基核函数能很好地将样本集从输入空间非

线性映射到高维特征空间中，具有良好的处理样本输

入与输出之间复杂非线性关系的能力，并且具有参数

变量较少、参数选取计算量较小和计算效率高等优点
[13]。王东等[14]分别采用径向基、线性及 Sigmoid核函
数建立 SVM模型，对三种核函数的空调负荷预测结
果进行对比研究，仿真结果表明径向基核函数具有更

强的泛化能力和学习能力。故本文选取径向基内积函

数为 SVR核函数。 

 

图 1  天津市某社区文体中心鸟瞰图 

2  SVR空调负荷预测模型构建 
2.1  空调负荷预测对象概况 
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本文数据来源于天津市某社区文体中心（如图 1）
的空调负荷计算结果。该建筑总用地面积 3875m2，

总建筑面积 11660m2，空调运行时间为 8:00~21:00，
所有参数记录的时间间隔为 1h。 
2.2  输入参数的选择 
影响空调负荷的因素极为复杂，国内外学者研究

总结出室外气象参数（室外空气干球温度、室外空气

含湿量、室外空气相对湿度、风速风向和太阳辐射照

度）、人员、室内环境参数、建筑围护结构等变化都

会对建筑空调负荷产生影响。此外，办公类建筑内灯

光散热、人员密度等的变化具有一定的规律，该规律

与运行时刻密切相关[15]。为了降低模型的复杂性，应

找出影响空调负荷变化的主要因素作为输入参数。主

要步骤可分为：（1）对各参数进行相关性检验，剔除
冗余参数；（2）考察各参数对预测结果的贡献程度，
对相互独立的各参数进行重要性排序；（3）根据预先
设定的参数个数确定最终的输入参数。 

2.2.1  参数间相关性检验 
常用的分析随机变量间相关程度的方法有三种：

散点图法，灰色关联度法以及 Pearson相关系数法。
散点图法是通过两组数据在坐标系中的散点分布，判

断两变量之间是否存在关联关系，该方法较为直观但

无法定量说明。灰色关联度法则是通过比较随机变量

序列与特征序列曲线的几何相似程度判断其相关关

系是否紧密，曲线走势越相似，则相关程度越大。

Pearson相关系数法以 Pearson相关系数为基准，判断
两个随机变量间的线性相关程度和相关方向。相关系

数介于-1至 1之间，绝对值越接近 1代表两组变量越
线性相关。本文采用 Pearson相关系数法考察空调负
荷影响因素之间的相关关系。 

2.2.2  参数重要性排序 
随机森林算法是由多棵 CART 决策树组合构成

的新型机器学习算法，具有准确率高、鲁棒性好、易

于使用等优点[16]，在参数重要性排序上的应用较为成

熟。本文通过随机森林算法对参数重要性进行排序: 
首先根据袋外数据计算随机森林中每棵决策树的袋

外误差et; 然后随机改变袋外数据第 j个参数 jX 的值,

并计算新的袋外误差 j
te ；最后参数 jX 的重要性 V( jX )

可以表示为： 

( ) ( )
1

1 N
j j

t t
t

V X e e
N =

= −∑                    (6) 

式中：N为决策树总数。 
参数 jX 的变化引起的袋外误差增加越大，精度

减少得越多，说明该参数越重要。 
2.3  支持向量回归机参数选取 
在运用 SVR 模型对输入变量进行线性回归时，

会出现即使映射到高维空间后，输入输出的线性关系

仍不明确的情况，这需要通过调节 SVR 参数使模型
在复杂程度和泛化性上做出平衡。对 SVR 而言，需
要调节的参数分为两类：一是模型固有参数，惩罚因

子 C，不敏感损失函数ε等。第二类是核函数中的参
数，例如采用 RBF 把训练数据以高斯的方式投射到
高维空间时，核宽度γ反映出支持向量之间的相关程

度[17]，相关性过于松弛或过强均会影响训练结果。目

前常用的参数优化方法有网格搜索法，遗传算法和粒

子群优化算法等。 
2.3.1  网格搜索法原理 
网格搜索法基本原理基于穷举法，组合给定参数

范围内的所有组合，对训练集采用 K-折交叉验证，
最终取使得训练集验证均方差(MSE, Mean Square 
Error)最小所对应的参数组合(C,γ,ε)为最优参数。
该算法原理简单，操作性较强，在搜索区间足够大且

搜索步长足够小的情况下可以找出全局最优解。 
2.3.2  遗传算法原理 
遗传算法是由美国Michigan大学Holland教授于

1975 年首先提出，这种算法模型的特点是通过模拟
生物进化，将问题的求解表示成染色体的适者生存过

程，其主要特征是直接对结构对象进行操作，不存在

求导和函数连续性的限定。遗传算法有着比较充实的

理论基础，它是现代有关智能计算的关键技术之一。

遗传算法的基本计算框架主要包括： 
（1）进化代数计数器初始化：t=0； 
（2）随机产生初始群体 P(t)并设置初始化参数，

对于空调负荷预测模型，设置种群规模 n，迭代次数
itermax，惩罚因子 Cmax，Cmin，核宽度γmax，γmin，

不敏感损失函数εmax，εmin，K-折交叉验证参数 k； 
（3）计算群体 P(t)的适应度值并确定适应度目

标值； 
（4）个体重组操作：P’(t)=Recombination[P(t)]； 
（5）个体变异操作：P’’(t)=Mutation[P’(t)]； 
（6）评价群体 P’’(t)的适应度值； 
（7）个体复制操作：P(t+1)=Reproduction[P(t) U 

P’’(t)] 
（8）终止条件判断：若不满足终止条件，则

t=t+1，转移到第 4 步，继续进行进化操作；若满足
终止条件，则输出当前最优个体，算法结束。 
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2.3.3粒子群优化算法原理 
粒子群优化算法（PSO）来源于对鸟群飞行动作

的模拟，粒子的飞行速度动态地随粒子自身和同伴的

历史飞行行为改变而改变。这一算法是在对动物集群

活动行为观察基础上，利用群体中的个体对信息的共

享使整个群体的运动在问题求解空间中产生从无序

到有序的演化过程，从而获取最优解。PSO算法的每
次迭代过程中，粒子通过跟踪“个体极值”来更新自

己的速度和通过跟踪“全局极值”来更新自己的位置。

个体极值记作 Pi,best，全局极值记作 gbest。算法流程如

图 2所示： 

 

图 2  粒子群优化算法参数选取流程图 

2.4  数据预处理 
数据预处理是提高空调负荷预测模型训练效率

的有效手段，主要涉及空调负荷数据归一化处理及对

缺省值和离群值的修正。 
2.4.1空调负荷数据归一化处理 
为了避免不同输入输出参数因为物理意义及量

纲不一致而无法平等使用的问题，需要将影响空调负

荷的输入参数和空调负荷值进行归一化处理，处理成

[0,1]的无因子数，处理后的数据可以有效提高回归计
算效率，计算方法如下： 
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式中：l为样本总数； ( )x i 、 ( )y i 分别为第 i个样
本的输入、输出参数； %( )x i 、 %( )y i 分别为第 i 个样本

的输入、输出参数归一化后的无因子数；
1
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l

i
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l

i
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分别为样本数据中输入、输出参数的最小

值；
1

max( ( ))
l
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、
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max( ( ))

l

i
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分别为样本数据中输入、

输出参数的最大值。 
2.4.2空调负荷数据异常值处理 
空调负荷异常值的存在会影响预测模型的精度，

异常值检验包括数据缺失值和离群值的检验。在办公

类建筑中，空调负荷相邻时刻变化较为平滑，此外相

同日类型相邻几日的空调负荷，其变化趋势相似。因

此，空调负荷逐时的阶跃式变化，或相同日类型相邻

几日负荷特性明显的不同值均将归为离群值。本文采

用基于统计的检测方法，即认为逐日数据的分布规律

相同，而与模型不一致的为离群值。设 xi为某日负荷

序列且服从正态分布，其中 i=1,2⋯N，N=24。 

1

1 N

i
i

x x
N =

= ∑                              (9) 
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i
i

x x
N

σ
=

= −∑                       (10) 

式中： 为空调负荷 24点样本平均值，σ为样本
标准差。 
根据随机变量概率分布，当 ，则认为

xi在 i点负荷值的出现为小概率事件，判定为离群值，
且该点负荷由上下时刻负荷的线性平均值代替。 
缺失值表现为某一时刻点没有空调负荷数据记

录，可通过插值法弥补缺失数据。例如单一时刻负荷

缺失，可通过前后两个时刻空调负荷的平均值代替该

时刻的数据。若表现为连续几个时刻数据缺失，采用

三次样条曲线进行插值，代替各时刻数据。 
2.5  评价指标选取 
目前建筑空调负荷预测模型采用的评价指标有

很多，如浙江大学博士吴杰[18]使用了平均绝对误差

MAE、误差标准差 σ、平均相对误差 MRE、期望误
差百分比 EEP、变化系数 CV 和平均偏移误差 MBE
共 6个指标以评价空调逐时负荷预测模型精度，台湾
大学林智仁教授在其 LIBSVM 工具箱中使用了均方

根误差MSE及相关系数的平方 R2作为评价指标。综

合以上指标的优劣，本文选择期望误差百分比 EEP、
平均偏移误差MBE以及相关系数平方R2三个评价指

标以衡量空调负荷预测模型的预测精度及性能，其中
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EEP 用以衡量整个预测期间得到的预测逐时负荷值
与实际逐时负荷值的偏离程度，MBE 主要衡量整个
预测期间得到的预测逐时负荷平均值与实际逐时负

荷平均值的相对误差，R2主要衡量预测逐时负荷曲线

和实际逐时负荷曲线的拟合程度。 
EEP、MBE 值越小，证明负荷预测精度越高；

R2 越大（最大值为 1），证明预测逐时负荷曲线和实
际逐时负荷曲线的拟合程度越高，预测性能也就越

佳。 
3  结果与分析 
3.1  确定输入参数 
本文以 7-1—10-1数据为基准，利用 SPSS软件，

采用统计学中常用的 Pearson相关系数对室外气象参
数（室外空气干球温度、室外空气含湿量、室外空气

相对湿度、风速风向和太阳辐射照度等）、人员、设

备运行状态、照明运行状态等影响空调负荷的参数进

行了两两相关性分析。其中，室外干球温度、当前运

行时刻、室外相对湿度、室外太阳总辐射、当日平均

温度、当日最低温度、当日最高温度这七个参数两两

之间的相关系数均小于 0.4，可以认为相关性较弱。
上一时刻空调负荷与室外干球温度之间的相关系数

为 0.656，但由于建筑围护结构存在热惰性，空调负
荷一般不会突变，即上一时刻的空调负荷对下一时刻

空调负荷的预测具有重要的参考意义，因此，将上一

时刻空调负荷也纳入待定输入参数中。 
使用随机森林算法对上述筛选出的相互独立的

各参数进行重要性排序，结果如图 3所示。 

 

图 3  影响空调负荷各参数重要性排序

表 1  空调负荷预测模型输入、输出参数 
输入参数 时刻 

上一时刻空调负荷 t-1 

室外干球温度 t-1 

当前运行时刻（0至 23） t 

室外相对湿度 t-1 

室外太阳总辐射 t-1 

输出参数  

待预测时刻空调负荷 t 

注：t表示当前时刻，t-1表示上一时刻。 
基于输入参数间应相互独立的原则，同时考察各

参数对预测结果的贡献程度，本文最终确定的输入、

输出参数如表 1所示。 
3.2  确定 SVR 模型最优参数 
选取 8-10—8-24 这一时段的逐时空调负荷作为

待预测对象，训练样本长度为 960。分别采用网格搜
索法、遗传算法、粒子群优化算法对 SVR 空调负荷
预测模型进行参数寻优，三种算法均通过 K-折交叉
方法进行验证，学习样本与验证样本交替进行直至遍

历整个训练集，选择出与训练集最小验证均方差

(MSE)对应的参数组合(C,γ,ε)为最优参数，结果如
表 2所示。 

表 2  不同寻优算法确定的 SVR 模型最优参数 
寻优算法 C γ ε 
网格搜索法 6000 0.00001 1 

遗传算法 3870 0.09346 0.1 

粒子群优化算法 295 0.0001 0.1 

3.3  预测结果比较与分析 



模拟                       第二十二届全国暖通空调制冷学术年会（2020）文集                        Simulation 

|  建筑环境与能源  | 2020年第 10期 336 

根据表 2中已确定的最优惩罚因子C、核宽度γ、
不敏感损失函数ε，即可建立基于径向基核函数

的SVR空调负荷预测
模型的最优决策函数 f(x)。以影响空调负荷变化的五
个参数为输入，即可得到 8-10—8-24这一时段的逐时
空调负荷预测结果，预测精度及预测性能如表 3 所

示。图 4 分别为三种寻优预测算法在 15 天内逐时预
测负荷与逐时实际负荷的比较曲线。 

表 3  不同寻优算法预测精度及性能比较 
寻优算法 EEP(%) MBE(%) R2 

网格搜索法 6.667 0.450 0.966 

遗传算法 18.164 3.463 0.725 

粒子群优化算法 7.286 0.256 0.959 

 

图 4-a  网格搜索法逐时空调负荷预测值与实际值比较曲线 

 

图 4-b  遗传算法逐时空调负荷预测值与实际值比较曲线 

 

图 4-c  粒子群优化算法逐时空调负荷预测值与实际值比较曲线 

从预测精度和预测性能来看，网格搜索法和粒子

群优化算法具有明显的优势，表征预测精度的期望误

差百分比 EEP 均在 7.5%以下、平均偏移误差 MBE
在 0.5%以下，反映预测性能优劣的相关系数 R2高达

0.95。遗传算法预测精度及性能较低的主要原因在于
其容易陷入局部最优解，因此迭代完成后训练误差仍

不理想。 
在预测精度和预测性能相当的情况下，基于穷举

法原理的网格搜索法寻优时间相对较长，因此当训练

样本较大时，利用粒子群优化算法可以缩短空调负荷

预测模型的建模时间。 

4  结论 

本文建立了基于径向基核函数的 SVR 空调负荷
预测模型，为了保持较高的训练精度，在 SVR 模型
中滚动地引入最新获得的负荷和气象信息，不断对模

型进行修正，并以天津市某社区文体中心为例，通过

理论研究及模拟分析得到以下结论： 
（1）为了解决参数之间多重共线性而导致模型

估计失真或难以估计准确的问题，本文采用统计学中

常用的 Pearson相关系数对影响空调负荷的各参数进
行两两相关性分析，并将随机森林算法应用到参数重

要性排序中，最终选择相互独立且对预测结果具有重
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要贡献的影响因素作为输入参数，包括上一时刻空调

负荷、室外干球温度、当前运行时刻、室外相对湿度、

室外太阳总辐射。 
（2）网格搜索法及粒子群优化算法精度相当，

EEP均在 7.5%以下，MBE在 0.5%以下，�2高达 0.95，
遗传算法容易陷入局部最优解问题而导致预测精度

及性能较差。粒子群优化算法寻优时间相较于网格搜

索法更短，适用于训练样本规模较大的模型。 
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机载电子设备气冷冷板设计与性能分析 
任  童，彭孝天，陈维建，冯诗愚 

（南京航空航天大学航空学院，南京  21006） 
［摘  要］电子设备的热负荷占到了全机热负荷的 60%以上，高温失效是电子设备失效的主要形式，采取

合理得散热手段及时带走电子设备产生的热量对飞行安全和电子设备工作的的稳定性有着至关重要的影响。本

文利用计算流体力学（CFD）对一机载电子设备用气冷冷板进行了热模拟。分析了计算流体力学进行数值模拟
时对控制方程建立、离散、求解的基本过程；介绍了机载电子设备的工作环境；简化物理模型进行了仿真分析；

阐述了模型的结构特点及边界条件，以及 icem、Fluent 软件的基本操作和参数设置。改变进口流量以及冷空气
的流动方式输出不同工况下气冷板的工作参数，通过数据分析得到气冷板在不同工况下的工作性能。 

［关键词］气冷冷板机载电子设备散热数值模拟飞机 
 

0  前言 

近年来机载电子设备的发展呈现出小型化，高性

能的发展趋势[1]，使得电子设备的局部热流密度不断

提高。高温失效是电子设备的主要失效形式，在 70~80
℃水平上，温度每上升 1℃，器件的可靠性下降 5%[2]。

为了保证电子设备的可靠性及飞行安全，对机载电子

设备散热提出了更高的要求。 
传统的机载电子设备散热主要采用自然对流及

风扇+散热片的强迫对流形式[3]。目前主要采用液体

冷却以及热管冷却两种方式提高电子设备的散热性

能[4]，这两种方式需要配备复杂的系统且由于飞机加

速度以及倾斜角度的改变的影响稳定性不高[6][7]，在

国内很多技术还处于起步阶段，并未得到广泛应用。

风冷形式飞机上最常使用的制冷方式，可根据电子设

备的实际形式定制散热器件提高装置的散热性能。 
对于设计好的散热部件进行实验模拟具有周期

长、成本高、受环境限制等缺点，CFD技术有效解决
了这些问题。本文对一机载电子设备气冷冷板进行了

数值模拟，分析了不同工况下的散热性能，为气冷板

选择了合理的流量范围以及流动方式。 
1  物理模型与计算方法 
1.1  物理模型 
图 1为气冷板的结构图，在芯片外包裹无氧铜和

防锈铝两层散热材料，起到密封和散热的作用。芯片

下方为冷板，材料为密度较低的锻铝。冷板外侧为冷

板外沿，起到稳定加固的作用，材料为防锈铝。设备

参数如下： 
1）设备大小为 250 mm  × 256 mm×48 mm。 
2）上半部分为 33张 12.5 W的芯片，芯片稳定

工作的温度范围为-5 ℃到 90 ℃。 
3）共有 35 个矩形通道，15 个出口通道，出口

通道面积为 18.5 mm2。20个入口通道，通道面积为
15 mm2。 

 

图 1  气冷冷板整体结构图 

 

图 2  芯片在气冷板中的分布 

1.2  计算假设及网格划分 
气冷板的实际工作情况与芯片的传热情况比较

复杂，为了能重点模拟气冷板的对芯片的传热过程，

对冷板的工作做以下假设：气体为 15℃的干空气，
不可压缩；不考虑流动过程中气体温度升高带来的物

性参数的变化；流动为三维，定常，无相变的流动；

气冷板不与外界空气发生换热；不考虑重力的影响；

芯片简化为仅上表面发热的面热源。 
本文采用 ICEM CFD软件进行网格划分，各个部
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分均采用六面体网格。考虑到边界层内流体的流动状

态变化剧烈，故在翅片以及其他冷板与气体接触的区

域进行网格加密。为了保证网格的无关性，选择数量

为 100 万，300 万，500 万的网格进行计算，以芯片
工作的最高温度作为检验标准。网格数量为 100 万
时，芯片工作的最高温度为 353.3 K，网格数量为 300
万时，网格温度为 353.16 K，结果与网格数量为 500
万时一致。考虑到计算精度计算效率，选取数量 300
万网格。 
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图 3  网格数目与芯片最高温度的关系 

 

图 4  气冷板网格图 

1.3  计算方法 
采用 Fluent 15.0进行求解计算，Fluent 15.0采用

有限体积法的离散方法。由于假设空气为不可压缩流

体，选择基于压力的 SIMPLE 算法进行求解。使用
PRESTO(Pressure Staggering Option)方法对压力项进
行离散。能量、动量采用二阶精度的迎风格式进行离

散。15 ℃空气的物性参数为：密度 1.205 kg/m2；动

力粘度 18.1×10-6  N·s/m2；计算可得矩形通道征长度

为 3.75 mm，计算得到流体在入口处的雷诺数为 6371 
2 3.75abd mm
a b

= =
+

                   (1) 

Re 6370.86vLρ
μ

= =                      (2) 

由于本文所分析的气冷冷板由进口流入后在冷

板后侧转弯会有低强度的涡旋，且雷诺数不大，所以

计算选择 Realizable k-e 模型能得到较为准确的计算
结果。为了更好模拟壁面附近的流动情况，选择加强

壁面函数。 
1.4  边界条件 
（1）进口流量为 30 kg/h，入口通道共有 20个，

每个通道的截面大小为 3 mm × 5 mm，进口温度规
定为 15 ℃。进口设置为速度进口，与边界垂直。根
据进口的流量以及进口截面的大小得到进口速度。计

算可得进口的空气流速为 23 m/s； 

23.05 /Qv m s
Aρ

= =                      (3) 

（2）出口设置为自由流出口； 
（3）共有 33 张发热芯片，单个芯片的功率为

12.5 W，将热源简化为 2.3 mm×2.6 mm的平面。热
源设置为发热面，热源参数选择热流密度。热流密度

可以根据发热功率和发热区域的大小得到计算可得

芯片的热流密度为 2090300 W/m2。 
6 22.0903 10 /Pq w m

A
= = ×               (4) 

冷板所用各项材料的物性参数如表 1所示： 
表 1  冷板所用各项材料的物性参数 

材料 热容（J/K） 导热率(W/(m·K)) 密度(kg/m2) 

无氧铜 390 400 8890 

锻铝 900 120 2700 

防锈铝 891 172 2719 

 

图 5  流速为 23 m/s 时的温度云图 

2  计算结果分析 
2.1  进口流量对冷板性能的影响 
图 4 为气流进口速度为 23 m/s 时的温度分布云
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图，图 5为气流进口速度为 23 m/s时的气冷板内的速
度分布。可以看出在气流入口处的和出口处的芯片冷

却的效果较好，位于后侧气流转弯处的芯片温升较

高。 
为了进一步确定芯片的进口流量，讨论了不同进

口流量下冷板的工作状态。经初步试算可得，当气流

进口流速为 23 m/s时，芯片工作的最高温度为 80.16 
℃，达到了可以安全工作的上限，流量不能再进一步

减少。当增大流速至 45 m/s附近时，继续增加流速，
芯片温升下降的幅度在 1 K以内。 
在 23 m/s到 57 m/s这个速度范围内，每隔 2 m/s

设置一个节点观察流量对于气冷冷板性能的影响。选

择芯片工作的最高温度以及阻力对气冷板的性能进

行描述。 
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图 6  芯片最高温度及进出口压差随流速的变化 

增加气流进口速度（增加流量）可以有效降低芯

片温度，在进口速度为 20 m/s到 30 m/s的范围内时，
最高温度随流速下降的速率非常快，但是随着气流进

口速度的增加温度下降的速率减慢。流动阻力随着流

速的增加而增加。 
当气流速度大于 40 m/s以后，每增加 2 m/s芯片

温升的下降在 1 K以内，此时如果继续增加气流的进
口速度对于降低芯片温度的贡献不大，反而会增加流

动阻力。所以在选择空气进口速度时，应控制在 41 
m/s到 45 m/s之间，即进口流量应该在 55可 kg/h左
右。 
2.2  流动方式对冷板性能的影响 
该气冷冷板的流动方式有两种，分别是由两侧流

入由中间流出和由中间流入两侧流出。上文讨论气流

流速对于气冷板性能影响时采用的是前者。以下简称

两侧流入中间流出为流动方式一，两侧流出中间流入

为流动方式二。 

 

图 7  流动方式一两侧流进中间流出 

 

图 8  流动方式二中间流进两侧流出 

每隔 2m/s 设置一个节点，以出口速度、最大流
速、芯片最高温度、阻力为参数描述两种不同流动方

式下的工作性能。 

20 25 30 35 40 45 50

330

335

340

345

350

355

360

365

最
高

温
度

 (K
)

进口流速 (m/s)

 流动方式一

 流动方式二

 

图 9  最高温度与进口流速的关系 
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图 10  最大流速与进口流速的关系 
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图 11  进出口压差与进口流速的关系 

经分析可得，从两侧流进中间流出的流动方式下

的制冷效果整体好于从中间流进两侧流出。在相同的

流量下，芯片工作的最高温度前者比后者低 15 K左
右。两种工况下，最高温度随着进口流量的变化趋势

基本相同，所以无论采用哪种流动方式，流量都以

55 kg/h 左右最佳。超出这个数值，再增加流量对制
冷的效果影响不大。同时，在相同的流量条件下，中

间进两侧出流动方式的出口流速和最大流速小于两

侧进中间出，较小的流动速度可以保证设备工作的稳

定性并且可以降低噪音。由阻力折线图可得相同流量

下中间进两侧出的阻力小于两侧进中间出的流动方

式。两种流动方式各有优劣，可以根据实际情况来选

择更为合适的流动方式。 
3  结论 

风冷是飞机上使用最多的制冷方式，通过对特定

设备的特点设计特有的散热设备可有效提高散热性

能。为了确定合理的进口流量和流动方式，本文通过

CFD方法气冷冷板进行了数值模拟，讨论了不同工况
下气冷板的工作状态，可以看出 
（1）随着进口流量越大，气冷板制冷效果越好，

进口流量最低不能低于 30kg/h；进口流量的增加会导
致设备流阻增加，降低工作效率；综合以上两者，进

口流量应该在 55 kg/h左右为最佳。 
（2）两种流动方式各有优劣。在相同进口流量

下，流动方式一（中间进两侧出）的制冷效果优于流

动方式二（两侧进中间出），流动方式二的工作噪音

和流动阻力优于流动方式一，可根据实际情况的需要

进行选择。 
（3）两种流动方式制冷效果及流动阻力与进口

流量的变化趋势大致相同，故不论采用哪种流动流动

方式，进口流量都以 55kg/h为最佳。 
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风道结构对自提冷冻冷藏柜热性能的影响研究 
杨  洋，张忠斌 

（南京师范大学能源与机械工程学院，南京  210016） 
［摘  要］无霜冷柜依靠风机催动内部气流强制循环来实现柜内的冷却，通过优化风道结构可显著改善其

热环境。本文借助 CFD仿真软件将冷柜内部温度场及气流组织等结果可视化，探究风道结构对柜内热环境的影
响规律。通过改变风机位置、风道宽度及风道倾角建立多个模型进行对比，筛选出最优的结构模型。研究结果

表明：风机垂直于地面放置，风道宽度为 8cm、倾角为 1.8°的冷柜内部热环境最为理想。本文进一步地将样机
的实测数据与模拟结果进行了对比，验证了模拟结果的可靠性。本工作可为类似用途冷冻冷藏柜提供设计和优

化参考。 
［关键词］自提冷冻冷藏柜 风机位置 风道宽度 风道倾角 热性能 
 

0  引言 

伴随着我国经济的快速发展，人民的生活品质日

益提高，新鲜卫生的冷冻冷藏食品占居民食品消费的

比例逐年上升[1]。据统计，近年来我国肉类制品鲜冷

比例总体保持不断增长的态势，目前稳定在 50%左右
[2]。与此同时，电商的兴起促进了人们消费方式的转

变，年轻一代对于网购的方式格外青睐[3]。众所周知，

生鲜等易腐产品对贮存条件的要求较高，必须要有成

熟的供应链体系对其品质进行保障[4]。经过多年发

展，我国果蔬、肉类、水产品等的冷链流通率已经达

到较高水平，然而损耗率同样不容小视。2018 年我
国果蔬冷链损耗率约为 30%，而美国的损耗率仅为
2-3%，其他发达国家也只有 5%左右[5]。尽管这里面

有饮食习惯等方面差异的因素，但可以看出我国冷链

行业仍有较大上行空间。 
作为冷链系统的末端环节，自提冷冻冷藏柜的出

现解决了生鲜、蔬果等配送“最后一公里”的难题[6]，

其运营方式类似于快递自提柜，缩短了配送员的等待

时间，一定程度上减少了运输过程的损耗，从而提高

了配送效率。与传统家用或超市用冷柜相比，自提冷

冻冷藏柜一般设置在户外，其运行环境更为恶劣。因

而内部温度均匀性较差和耗能高是食品自提柜面临

的主要技术难题。温度、湿度、风速和冷冻速度等是

生鲜食品品质的主要影响因素，温湿度等分布不均匀

会导致微生物的滋生，进而造成食品的腐败变质，因

此保持冷柜内部的流场、温度场分布均匀至关重要
[7-8]。 
迄今为止，国内外学者采用了多种方法对冷柜做

了大量的研究工作。在模拟方面，主要借助 CFD 软

件的便利性进行冷柜的优化设计，提高其使用性能；

在实测方面，主要是制作样机对内部各项参数进行测

量或对性能进行测试，分析改善其不合理因素。还有

的学者开发了冷柜的相关软件，允许工程师在该平台

下进行不同类型冷柜的仿真研究,从而以较短的研发
周期设计开发出适合不同用户需求的冷柜产品。从目

前阅读的文献来看，针对冷柜开展研究的目的主要包

含内部气流组织和温度场的优化、减少冷柜运行能耗

以及减少对环境的影响等。然而，现阶段的研究工作

仍存在如下不足：（1）目前的研究对象主要为商用或
家用小型冷柜，对于户外自提冷冻冷藏柜这种新型制

冷设备的研究还较少提及；（2）对于风道结构进行组
合建模分析还有待研究。针对上述不足，本文以北洋

冷链设备公司生产的某型号户外自提冷柜为研究对

象，综合考虑风道结构对柜内气流组织及温度场等的

影响，建立多组模型进行对比分析，得到了贮藏环境

最佳的优化结构。 
1  模型建立 
1.1  物理模型 
本文所研究的某型号户外自提冷冻冷藏柜，图 1

即为其外观示意图。柜体围护结构选用绝热材料硬质

聚氨酯，其规格参数为 370cm（长）×75cm（宽）×
207cm（高）。该冷柜的内部划分为冷藏区和冷冻区，
分别位于显示器两侧，每列柜各有四层储物空间。两

侧冷柜的规格尺寸及制冷原理均相同，为便于研究分

析，先取冷藏区一列柜作为研究对象。摒除无关紧要

的结构，将模型进行简化。具体的：模型尺寸为 60cm
（长）×40cm（宽）×198cm（高），每层层高 42cm，
风机直径为 22cm。 
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图 1  自提冷冻冷藏柜外形示意 

该自提冷冻冷藏柜采用上送上回的送回风方式，

冷风机位于柜体顶部，蒸发器放置于风机出风侧。冷

气流自蒸发器出来后沿背部风道向下流动，对各层储

物格进行冷却，再从上部轴流风机回到空气处理区，

回风与蒸发器进行热量交换再次送入柜内，如此不断

循环。其结构模型及流动示意图如图 2所示。 

   

      a 冷柜模型           b 结构及流动示意 

图 2  冷柜模型结构及流场示意 

1.2  数学模型 
本文采用标准的三维湍流模型，为便于研究，现

做出如下假设[9-10]：①冷柜内部换热视为稳态换热过

程；②忽略柜内的相变，将柜内气体视为不可压缩、

常物性、稳态流动的牛顿流体；③气流在内壁面上的

流动属于无滑移边界条件；④满足 Boussinesq假设，
即忽略流体中的粘性耗散。数值模拟所采用的具体控

制方程如下： 
（1）连续性方程 
对于不可压缩均质流体，密度为常数，有 
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式中 t为时间；ρ为流体密度； ju 为 j方向的速

度；p 为静压； ijτ 为应力张量； igρ 为 i 方向的体积

力； ig 为 i 方向的自由落体加速度； iF为由热源、
污染源等引起的源项，本文取 0。 
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式中μ为动力粘度；当 i=j 时， ijδ =1，当 i≠j

时， ijδ =0；式（3）中右侧第二项是体积扩散影响值。 

（3）能量守恒方程 

 

（4） 
式中 E 为流体微团的总能，E=h-p/ρ+ui

2/2，其

中 h 为比焓； effk =k+kt，其中 k 为分子运动产生的

导热系数， tk 为湍流热传导系数； 'jh 为组分 'j 的比
焓；式（4）右侧第一项括号里的 3项分别为导热项、
组分扩散项和粘性耗散项；Sh 为化学反应热和其他
体积热源。 
（4）标准 ε−k 方程 

 （5） 

（6） 

式（5）（6）中 K为湍动能；ε为耗散率； kG 为
由平均速度梯度引起的湍动能； bG 为由于浮力影响
引起的湍动能； MY 为可压缩团流脉动膨胀对总的扩

散率的影响； tμ 为湍流黏度， εμ /ρC=μ 2
t k ；本文

模拟中， ε1C =1.44， ε2C =1.92， ε3C =0.09；湍流普朗

特数 kσ =1.0， εσ =1.3。 

1.3  边界条件 
本文模拟边界条件主要在送风口、回风口以及送

风孔板，具体设置如下: 
（1）轴流风机设置为 fan，送风温度为 0℃，通

过输入具体的 P-Q曲线给定流量； 
（2）将蒸发器简化为具有方向阻力的体[11]，阻

力系数根据实测选取； 
（ 3）搁架厚度较小，选用多孔阶跃模型

（porous-jump），在模拟中统一不考虑其厚度，且忽
略搁架的传热[12]。 
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（4）柜体采用第三类边界条件，外部环境为 35
℃，总传热系数根据各壁面实际情况选取。 
（5）柜内食品包设置成固体（solid），按照食品

冷柜标准 JB/T 7244-1994 对冷柜试验所用试验包的
要求，其中食品包的热物性参数设置按照常规瘦牛肉

的物性进行设置[13]。导热系数 λ=0.39W/(m·K)，密度
ρ=1110kg/m3，热容 cp=3700J/(kg·K)。 
2  模拟结果 
2.1  风机角度对柜内热环境的影响 
原始冷柜的风机所在挡板垂直于地面，该种结构

下柜内气流循环主要靠风机出风侧正压吹送，而当风

机平行地面设置时，柜内气流受风机回风侧负压的影

响更为明显。因此，为研究风机角度对冷柜内部流场

和温度场的影响，本文保持其余结构不变，通过改变

风机与地面的夹角建立三种模型进行对比分析，其余

两种结构风机与地面夹角分别为 45°和 0°。 
图 3为风机角度不同的冷柜模拟结果，可以发现

改变风机角度对风机前后侧的流场影响较为直观。当

风机倾斜时，风道内流速衰减的较慢，冷风吹送的距

离最长，此外，风机回风侧高速区面积也延伸较长。

当风机水平放置时，出风侧的气流首先向上到达柜

顶，而后改变方向经过蒸发器向下侧风道内流动，由

于出口方向与储物格方向相反，送风经历了两次变

向，速度衰减较大，因而风道内气流速度相对其他结

构也明显偏低，各层储物格内流速多在 0.25m/s以下。
该种结构下气流循环受风机回风侧负压的影响也更

为明显。 
对比温度云图，可以发现风机水平放置时柜内贮

藏条件最不理想，除上下两层负载及靠柜门侧区域出

现较大面积热区外，各层储物格内均温也明显高于其

余两种结构。风机垂直及倾斜 45°放置的两种结构
冷柜内部温度场较为相似，但风机倾斜的冷柜底层负

载及风机回风侧附近出现局部热点。因此，本文优选

风机垂直于地面的冷柜结构。 

     

a 速度云图                                    b 温度云图 

图 3  风机角度不同的冷柜模拟结果 

2.2  风道结构对柜内热环境的影响 
送风气流经过蒸发器降至需要的温度后进入风

道，继续向下运动的过程中向各层储物格分送风量，

因此风道结构对于冷柜内部温度场及速度场的影响

不容忽视。本文进一步分析了风道宽度∆及倾斜角度
θ对柜内热性能的影响。风道宽度选取 6cm、8cm与
10cm，倾斜角度选取 0°及 1.8°，将两项进行组合
共建立 6种模型来分析比较。具体模型设置见表 1。 

表 1  不同风道结构的冷柜模型 
名称 风道宽度∆ 倾斜角度θ 
结构 a 6cm 0° 
结构 b 8cm 0° 
结构 c 10cm 0° 
结构 d 6cm 1.8° 
结构 e 8cm 1.8° 
结构 f 10cm 1.8° 

图 4 为不同风道结构的冷柜模拟结果，可以发
现，当风道宽度较小时，气流在刚进入风道口时由于

流通面积急剧减小导致风压增大，因此表现在速度云

图中结构 a和结构 d的风道口附近流速较高。此外，
气流在狭窄的风道内流动时速度衰减减缓，使得底层

储物格的平均流速相较于其他结构也更高。随着风道

宽度增加，风道内气流衰减变大，平均速度也跟着降

低。纵向对比速度云图，可以进一步发现通过改变风

道倾角同样会对风道内气流衰减速度产成影响：当风

道自上而下逐渐变窄时，底层储物格的流场同样可得

到改善。此外还可以观察到回风区域流速相对增加，

而这种变化对于风道宽度为 10cm的结构更为明显。 
从温度云图中可以发现风道宽度为 10cm时柜内

均温要明显低于其他结构，存在着较大面积低温区
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域，而当风道宽度减小时低温区面积也跟着缩减，柜

内均温整体呈升高趋势。此外，当风道宽度相同时，

通过增加风道倾角也可降低柜内整体温度。这种现象

在风道宽度为 6cm 及 8cm 时表现更为明显，而当风
道宽度为 10cm时，这种变化趋势相对较小。 

综合对比 6种结构模拟结果，可以发现结构 f改
善了冷柜底层流速较低冷却效果不佳的状况，整体温

度场也最为合理，各层负载附近均没有较大热点出

现。因此，本文推荐该种结构，即风道宽度为 10cm，
倾斜角度为 1.8°。 

 
图 4  不同风道结构的冷柜模拟结果 

3  试验验证 
3.1  测试方案 

为进一步验证数值模拟结果的可靠性，本文对

该自提冷冻冷藏柜的冷藏区进行了实测工作。实测

在自提冷冻冷藏柜全性能测试间进行，测量内容包

括冷柜内部的温度及风速。每层储物格内布置 5个
测点（中心布置 1个，两侧上下分别对称布置 4个），
共计 20 个测点。温度测量采用热电偶，风速测量
采用热线风速仪。测点布置及试验现场图如图 5所
示。 
3.2  测试结果 
试验结果与模拟数值对比如图 6所示，可以看出

实测数据与模拟值整体吻合情况较好。冷冻区温度的

实测值与模拟值平均相对误差为 16.6%；速度实测与
模拟值平均相对误差为 18.4%。实测结果均在可接受
范围内，据此可证明本文的模型建立是正确的，模拟

结果具有可信性且具有实际参考意义。 
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a 测点布置            b 试验现场 

图 5  自提冷冻冷藏柜测点布置及试验现场图 
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a 温度模拟值与实测值对比                    b 速度模拟值与实测值对比 

图 6  模拟值与实测值对比 

4  结语 

冷柜内部热环境的影响因素众多，风道结构的改

变可有效改善其内部气流组织及温度场。本文以某自

提冷冻冷藏柜为研究对象，借助 CFD 模拟软件并与
实测相结合，探究了风道结构对柜内热环境的影响规

律，得出的主要结论如下： 
1）风机是柜内冷气流循环的主要动力，其布置

方式对柜内热环境影响较大。当风机与地面垂直时内

部贮藏环境最为理想，平均温度远小于其余两种结

构，负载及门板附近也无局部热点出现，因此本文推

荐该种风机布置方式； 
2）风道作为向各层储物格分送冷量的重要结构，

减小其宽度可显著提高风道入口风速，而增加风道倾

角可提高底层储物格流速，当风道宽度为 10cm、倾
角为 1.8°时冷柜内部热性能最佳； 

3）本文从冷柜结构的三个维度进行了深入研究
分析，后续研究中还可以综合考虑送回风方式、工况

等其他因素对冷柜热性能的影响；此外，可不仅仅针

对于负载所在截面进行剖析，以期获得更加完整的柜

内整体热环境描述。 
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惯性力对螺旋管内超临界 CO2冷却传热影响研究 
官万延，陈玮玮，庞义旭，鹿世化 

（南京师范大学能源与机械工程学院，南京  210023） 
［摘  要］螺旋管结构紧凑、换热效率高，在 CO2气体冷却器中应用广泛。超临界 CO2热物性变化剧烈，

其在螺旋管内的传热特性异常复杂。为了研究惯性力对螺旋管内超临界 CO2冷却传热影响研究，本文在数值模

拟过程中设置不同大小及方向的体积力，结果发现：螺旋管内超临界 CO2传热系数沿流动方向呈近似抛物线分

布；z轴方向上惯性加速度越大，传热系数峰值越高，出现峰值的流动转角越大；y轴方向上设置惯性加速度时，
传热系数出现类似正弦周期性剧烈波动，惯性加速度越大，传热系数峰值与谷值越高，振幅越大；当 z 轴和 y
轴方向上同时设置惯性加速度时，传热系数同样出现类似正弦周期性剧烈波动，振幅减弱，波峰减小，波谷与

中心值增大，传热得到强化。 
［关键词］惯性加速度；螺旋管；超临界 CO2；传热系数 
 

0  前言 

二氧化碳是自然界天然存在的物质，它的臭氧层

破坏潜能（ODP）为零，温室效应潜能极小（GWP=1），
具有良好的传热性质，较低的流动阻力及较大的单位

容积制冷量，因此重新在制冷领域获得青睐。但 CO2

的临界温度较低，当外界气温较高时，采用蒸气压缩

式制冷循环的效率太低，此时通常采用跨临界制冷循

环。超临界条件下 CO2的热物性参数随温度和压力剧

烈变化，传热过程异常复杂，因此，研究 CO2在超临

界压力下的传热规律对跨临界制冷循环系统的设计

尤为重要。现有的研究主要集中于超临界 CO2在直管

中的传热机理，而螺旋管中相对较少。螺旋管作为一

种高效的换热管，结构紧凑、换热效率高、单位空间

利用率大，在能源、动力及空调制冷等领域得到了广

泛的应用[1-3]。 
螺旋管中超临界 CO2 的传热研究分为加热工况

和冷却工况两种，其中加热工况多用于动力工程，而

冷却工况常见于空调制冷领域。Bai等[4]基于 RNG k-
ε湍流模型对非常规重力场加热工况下的超临界

CO2的传热机理进行了模拟，得出了超临界 CO2在超

重力、微重力和零重力下浮升力和离心力相互耦合作

用的传热特性，最后给出了螺旋管中超临界 CO2 在

0-6g重力加速度作用下的传热关联式。顾骞和余南阳
[5]在等壁温加热条件下，采用 RNG k-ε湍流模型对超
临界 CO2在螺旋管内的传热进行了数值模拟，得出了

超临界 CO2在螺旋管内换热过程中的温度、流速、密

度和传热系数的分布和变化规律。王开正等[1]、Zhang
等[6-8]、Liu等[9]采用 SST k-w湍流模型对加热工况下
螺旋管中超临界 CO2 的对流传热特性进行了数值模

拟，分析了浮升力、径向力和流动加速的混合作用对

传热的影响，提出了螺旋管内超临界 CO2的传热计算

准则关联式。国内外关于超临界 CO2在螺旋管中的冷

却传热研究相对少见。Xu等[3, 10-13]从实验研究和数值

模拟两个方面对水平螺旋管内超临界 CO2 的传热特

性与机理、传热影响因素、传热准则关联式以及传热

过程的㶲分析等进行了详细的研究，认为浮升力、离

心力和热物性参数变化的耦合作用导致了流动和传

热相关参数在管道截面上的特殊分布。Yang[14]采用

RNG k-ε湍流模型对超临界CO2在水平螺旋管内的传

热和压降特性进行了数值模拟，结果显示由于二次流

的缘故，螺旋管中的传热系数和压降比在直管中要

大，得出了工况参数对传热和压降的影响关系以及传

热系数的准则关联式。 
现有超临界 CO2 在螺旋管中的传热研究主要针

对加热工况，冷却工况的研究相对较少，并且多数研

究都是在常重力下进行的。本文基于可压缩流体的连

续性方程、动量守恒方程、能量守恒方程以及 SSTk-ω
湍流模型并考虑热物性参数剧变的影响，对存在惯性

力作用的均匀热流密度冷却竖直螺旋管内超临界

CO2的流场和温度场进行求解，得出了存在不同大小

及方向惯性力时超临界 CO2沿流动方向的传热分布。

本文的研究结论可为存在惯性力作用的竖直布置螺

旋管式气体冷却器的优化与设计提供理论参考。 
1  数值模拟及结果验证 
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1.1  控制方程 
对于超临界压力下管内的湍流流动，由于流场的

脉动性非常强，速度和温度的变化具有一定的随机

性，且超临界流体热物性参数剧变带来的浮升力和流

动加速效应使得超临界湍流传热显得更为复杂。因

此，本文采用三维可压缩的守恒方程作为超临界压力

下管内湍流流动与传热的控制方程，稳态情况下其张

量形式具体如下： 

连续方程：
( )

0j

j

u
x
ρ∂

=
∂

                    (1) 

动量方程： 
( ) ' 'i j i

i j i
j i j j

u u up u u f
x x x x

ρ
μ ρ ρ

∂ ⎛ ⎞∂∂ ∂
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     (2) 

能量方程： 

( ) ' 'j
j T

j j p j

u h h u h S
x x c x

ρ λ ρ
∂ ⎛ ⎞∂ ∂

= − +⎜ ⎟⎜ ⎟∂ ∂ ∂⎝ ⎠
         (3) 

上式中，i，j为张量指标，取 1，2，3时，分别
代表 x，y，z三个方向；u为速度矢量，m/s；ρ为密
度，kg/m3；cp为比热容，J/(kg·K)；h为焓，J/kg；μ
为动力粘度，Pa/s；λ 为导热系数，W/(m·K)；f 为单
位质量力，m/s2；ST为粘性耗散项，W/m3。 
1.2  网格划分 
本文采用的螺旋管物理模型及其网格划分如图 1

所示。螺旋管竖直布置，其几何尺寸：内径为 9 mm，
管长为 5338 mm，节距为 32 mm，绕径为 283 mm[2]。

网格划分时采用结构化六面体网格，轴向为均匀网

格，径向为非均匀网格且越靠近壁面网格尺寸越小，

其中管截面网格采用“钱币画法”可以解决中心网格

扭曲率太大的问题。 

 
图 1  螺旋管物理模型及网格划分 

1.3  模型验证 
为了验证模型的准确性，需要进行网格无关性和

计算结果的验证。本文创建了三种不同类型的结构化

网格，其径向、周向、轴向以及网格总数分布分别为：

Case 1（18×60×400，404609），Case 2（25×80×400，
739444）以及 Case 3（31×100×400，1174529）。数值
模拟详细实施过程如表 1所示，将三种网格的计算结
果与文献[2]的实验结果进行对比，如图 2所示，计算
结果与文献[2]的实验结果基本吻合。同时还可以发
现，当网格加密至 Case 2和 Case 3时，计算结果比
较接近，这表明 Case 2既满足网格无关性要求，又具
有足够的计算精度，因此本文后续分析都基于 Case 2
所示网格划分办法。 

 

图 2  网格无关性验证 
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表 1  数值模拟实施过程 
步骤 详细实施过程 
湍流

模型 
湍流模型采用 SSTk-ω模型；考虑近壁面低雷诺数影响，勾选 Low-Re Correction项；考虑粘性耗散效应带来的流体温度变化，勾选 Viscous Heating

项；对流动进行曲率修正，勾选 Curvature Correction项。湍流 Pr数采用Mohseni-Bazargan[15]的适用于超临界压力环境的关系式。 

物性

参数 

基于 NIST REFPROP软件数据库获取超临界 CO2物性参数，通过分段线性插值在 Fluent中自定义 CO2热物性，插值点数 50。利用 Fluent软件的
Journal文件进行代码编程，对 50组物性参数进行自动输入： 
/define materials change-create supercritical_co2 supercritical_co2 

yes piecewise-linear 50 T1ρ1T2ρ2 … T49ρ49T50ρ50 
yes piecewise-linear 50 T1cp1T2cp2 … T49cp49T50cp50 

yes piecewise-linear 50 T1λ1T2λ2 … T49cp49T50λ50 
yes piecewise-linear 50 T1μ1T2μ2 … T49μ49T50μ50 

边界

条件 
入口条件：mass-flow-inlet，恒定温度和恒定质量流速；出口条件：pressure-outlet，恒定表压和恒定出口温度；壁面条件：Stationary Wall和 No Slip，

恒定热流密度。操作条件：Operating Conditions，设置 z或 y方向重力加速度，以入口流体参数定义相关操作参数。 
求解

方法 
采用基于压力的双精度求解器，压力与速度耦合采用 SMPLIC算法，动量、能力、湍动能及比耗散率方程采用二阶迎风格式。 

收敛

准则 
连续性、动量、湍动能及比耗散率方程的收敛残差设为 10-4，能量方程的收敛残差设为 10-6。当残差曲线不发生明显变化，判断计算收敛。 

2  结果分析与讨论 

一般来说，对于受惯性力作用的螺旋管式气体冷

却器，管内径、工质的入口压力和入口温度都为已知

参数或在很小的范围内变动，流体的受力变化会在管

道不同区域形成不同的传热效果。假定螺旋管道处于

惯性力作用下，此时管道中的流体受到不同大小及方

向的惯性加速度作用，通过数值模拟来获取不同大小

及方向上的惯性加速度对超临界 CO2 局部传热系数

的影响，分析其变化规律。 
2.1  z 轴方向上惯性加速度变化的影响 
图 3为 z轴方向上惯性加速度变化时超临界 CO2

在螺旋管道内的主流温度和局部传热系数随流动转

角的变化关系。由图 3 (a)可知，主流温度 Tb随流动
转角的增大逐渐减小，且流动转角对应的入口附近和

出口附近 Tb 的变化率较大，而中间对应的拟临界区
域 Tb 的变化较为平缓，z 轴方向上惯性加速度变大
时，该平缓区域逐渐向出口延伸。由图 4 (b)可知，传
热系数 α随流动转角的增大而增大，在拟临界区域达
到峰值，然后逐渐减小，总体呈现出近似抛物线分布，

z轴方向上惯性加速度越大，传热系数 α在拟临界区
域达到的峰值越高。由于浮升力和离心力作用强化了

热质交换速率，在拟临界区域流体热物性变化十分剧

烈，使得管流截面冷热流体掺混得到显著强化，而 z
轴方向上惯性力的增大会进一步放大这种效果。 

 

图 3  z 轴方向上惯性加速度变化时主流温度 Tb 与传热系数 α随流动转角 θ的变化曲线 

2.2  y 轴方向上惯性加速度变化的影响 
图 4为 y轴方向上惯性加速度变化时超临界 CO2

在螺旋管道内的主流温度和局部传热系数随流动转

角的变化关系。由图 4（a）可知，主流温度 Tb随流
动转角的增大逐渐减小，可以发现由于管道长度的影

响流动转角对应的入口附近 Tb 的变化率较大，直到
出口附近 Tb的变化都较为平缓，Tb未在出口附近出

现较大的变化，且 y轴方向上惯性加速度越大，平缓
区域的出现也越靠近入口附近。图 4（b）可知，传
热系数 α随流动转角的增大出现了频繁的波动，并且
y轴方向上惯性加速度越大，传热系数 α的波动幅度
越大。总体上依旧呈现出一个先增大后减小的抛物线

趋势。这是由于 y轴方向上的惯性加速度对管内流体
的作用效果呈现周期性的变化，y轴方向上的惯性加
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速度对流体流动的施力角度不断变化，当惯性加速度

与流体流动方向夹角小于 90°时传热系数增大，惯性
加速度与流体流动方向夹角大于 90°时传热系数减
小，形成如图 4（b）传热系数波动幅度不同的类正
弦周期性波动。 
2.3  z 轴 y 轴方向上惯性加速度共同变化的影响 
图 5为 z轴 y轴方向上同时存在惯性加速度，并

且共同发生变化时超临界 CO2 在螺旋管内的主流温

度和局部传热系数随流动转角的变化关系。由图 5（a）

可知，主流温度 Tb 随流动转角的增大逐渐减小，同
样可以发现入口附近和出口附近 Tb 的变化率较大，
出口处的 Tb未出现较大的变化。且 z轴 y轴方向上
惯性加速度越大，平缓区域的出现也越靠近入口附

近。由图 5（b）可知，与仅在 y 轴上施加惯性加速
度相比，同时在 z轴 y轴上施加惯性加速度时产生的
传热系数类正弦周期性波动幅度减弱，同一流动角度

区域的传热系数 α 波动峰值低于前者，谷值高于前
者，中心值高于前者。 

 

图 4  y 轴方向上惯性加速度变化时主流温度 Tb 与传热系数 α随流动转角 θ的变化曲线 

 

图 5  z 轴 y 轴方向上惯性加速度共同变化时主流温度 Tb 与传热系数 α随流动转角 θ的变化曲线 

3  结论 

本文基于可压缩流体的守恒方程组和 SSTk-ω湍
流模型对竖直螺旋管内惯性加速度大小及方向改变

时超临界 CO2的冷却传热特性进行研究，得出以下结

论： 
(1) 螺旋管内超临界CO2传热系数沿流动方向呈

近似抛物线分布，z轴方向上惯性加速度越大，传热
系数峰值越高，出现峰值的流动转角越大。 

(2) y轴方向上提供惯性加速度时，出现类正弦周
期性剧烈波动，惯性加速度越大，传热系数波动的峰

值与谷值都越高，振幅越大。 
(3) z 轴 y 轴方向上同时提供惯性加速度并共同

变化时，出现与 y轴单方向提供力相同的类正弦周期
性剧烈波动，但对应流动角度区域振幅减弱，波峰减

小，波谷与中心值增大。 
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诱导送风与辐射复合空调末端夏季热工性能 
仿真模型及实验测试 

朱  赤，徐国英，张小松 

（东南大学，南京  211096） 
［摘  要］本文对诱导送风与辐射复合空调系统夏季工作原理进行分析。通过简化算法，建立复合末端传

热模型，求解稳态工况下的辐射板平均温度。分析辐射板单位面积换热量、复合末端除湿量、复合末端供冷量

等热工参数。并针对该末端进行实验探究，通过改变一次风量，测试系统的诱导回风能力和运行性能。实验结

果显示，诱导送风与辐射复合空调末端可减少 20%以上的风机送风量，降低辐射板设计温度 4.5℃以上，具有良
好的除热除湿能力、热舒适性和节能性。 

［关键词］辐射空调；诱导送风；仿真模型；热工性能 
 

0  引言 

常规对流型空调末端以空气对流的方式与室内

环境进行热湿交换，存在吹风感强、能耗高、再热浪

费、空气品质低等问题。辐射空调通过辐射进行热交

换，具有热湿独立处理、均匀温度场、低吹风感、低

噪，高热舒适性，但也存在一些问题，主要为以下四

点[1-3]：1.辐射板面易结露；2.室内热响应慢；3.热湿
处理能力不足；4.设备空间利用率低。 
针对以上问题，国内外学者展开了相关研究。Y.Z. 

Xia[4]对辐射吊顶结合送风设备的综合系统进行了系

统概念、传热特性、结露控制、能耗和舒适性等多方

面的研究。王昊斌等[5]建立主动式冷梁工作模型，对

诱导风量和制冷量进行分析。龚光彩等[6]对空气载能

辐射空调末端辐射传热算法进行简化，并以实验论

证。 
为解决现有辐射空调系统存在的诸多问题，提升

供给侧与用户侧负荷需求的匹配度，司强[7]提出一种

诱导送风与辐射复合空调末端（下文简称复合末端），

实现辐射与送风的一体化运行。本文在简化假设的前

提下，建立复合末端的传热传质模型，分析复合末端

在夏季供冷时的诱导性能和供冷性能。对样品性能进

行了实验研究，将实验结果与理论计算进行对比，对

二者进行分析。 
1  系统原理及末端结构 
1.1  系统工作原理 
图 1 为诱导送风与辐射复合空调系统夏季工作

原理图。采用高低温冷源对空气侧和水侧换热。一方

面，表冷器处理后的空气送入末端，诱导室内回风混

合后，从辐射板孔口送入室内；另一方面，高温冷冻

水流经辐射板上铺设的换热盘管，对辐射板进行降

温。通过以上“空气-水”模式的耦合运行，由辐射
换热处理大部分显热负荷，对流换热处理少量显热负

荷及全部湿负荷，实现对室内环境的独立热湿处理。 

 

1.新风口 2.表冷段 3.低温侧冷源 4.加热段 5.加湿段 6.送风机

段 7.风量测试段 8.诱导送风与辐射复合空调末端 9.高温侧

冷源 10.室内回风口 11.回风机段 12.排风口 

图 1  系统工作原理图 

1.2  复合末端 
实验中所用复合末端结构剖面图如图 2所示。空

气送入末端后进入静压室，从诱导喷口流出时产生负

压，诱导两侧室内回风混合后进入混合室，在混合室

中与混合室内表面、换热盘管、辐射板上表面换热，

最终经辐射板孔口送入室内。辐射板受混合风与换热

盘管的综合影响，以辐射的形式与人体、室内设备和

墙体围护结构表面进行热量交换以达到供冷目的。 
图 3为复合末端样品，辐射板面由铝合金制成，
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板面上开凿一定数量的孔隙（长度 4-6cm，间距
2-3cm，厚度 0.5cm左右），面板两侧为诱导回风口。 

 

图 2  复合末端结构剖面图 

 

图 3  复合末端样品 

2  夏季热工性能仿真模型 
2.1  辐射板表面温度 
当复合末端处于稳态时，辐射板处于与混合室内

空气的对流换热、与混合室内壁的辐射换热、与板上

换热盘管的导热、与室内空气的对流换热、与室内综

合表面的辐射换热的平衡。 
对于采用孔板送风形式的辐射板面的计算模型

ASHRAE采用 T.C.Min等人[8-11]用于计算混合对流换

热量部分的模型： 
        （1） 

其中，Fc为一阶回归修正函数，表示强迫对流对

换热产生的修正值。对于本复合末端实验装置开孔率

为 3%的辐射孔板，孔口平均风速远小于 2m/s，因此，
可认为是 0。 
辐射孔板与混合室空气对流换热： 

                 （2） 
式中， 对流换热系数，夏季顶板供冷工况

下，hC=2.13； 室内空气与辐射孔板温差，℃。 

辐射孔板与室内空气对流换热： 
                 （3） 

式中， 对流换热系数，夏季顶板供冷工况下，

hC=2.13； 室内空气与辐射孔板的温差，℃。 

考虑到稳定工况下，混合室内换热均匀，可认为

混合室内表面温度等于混合室内风温，辐射孔板与混

合室内表面辐射换热： 

               （4） 

辐射孔板与室内综合表面辐射换热： 

         （5） 

式中， 室内表面加权平均温度，℃； 辐

射板平均温度，℃；μ-开孔率 
铜管与板面的换热可近似看作肋片传热，考虑高

温侧冷冻水供冷量大且稳态工况时换热充分，以肋基

温度作为肋片平均温度。 
铜管与辐射孔板单位长度导热换热： 

       （6） 

式中： 铜管内冷冻水特征温度， 管内对流

换热系数，W/m2·K； 铜管内径，m； 铜管外

径，m； 铜管与辐射板粘合处厚度，m； 铜管

与辐射板粘合处热导率，W/m·K； 粘合处宽度；

铜管热导率，W/m·K； 管内冷冻水流速，m/s；
特征温度下水热导率，W/m·K； 特征温度下

水动力粘度，m2/s 
铜管与辐射孔板单位面积导热换热： 

                       （7） 

式中： 铜管长度，m； 单个辐射板上铜管数；

辐射板面积，m2。 
联立(2)~(5)，(7)，迭代解得辐射板表面平均温度。 

2.2  末端热工性能 
单位面积辐射换热量： 

                        （8） 
送风处理显热： 

            （9） 

式中， 诱导回风量与一次风量之比； 总一次

风量，m3/h； 末端送风温度，℃； 空气密度，

取 1.2kg/m3； 空气定压比热容，取 1.01kJ/kg K。 
送风处理湿负荷（潜热负荷）： 

            （10） 

式中， 室内设计状态空气含湿量，g/kga；ds-
末端孔板送风含湿量，g/kga。 水的汽化潜热，当
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大气压为 0.1Mpa时，取 2260kJ/kg。 
3  一次风量对复合末端热工性能影响 
3.1  理论分析 
控制低温冷冻水温度和流量不变，分析一次风量

对复合末端性能的影响。选取三组高低温冷冻水温度

（13℃/7℃、14℃/7℃、15℃/7℃）。高温冷冻水流量
0.7kg/s，低温冷冻水流量 0.35kg/s。调节一次总风量
在 400~800 m3/h 范围变化，单个末端处于低风量运
行，未达到最大诱导比的特征一次风量时，诱导比采

用实验值，在 0.25~0.3变化。 
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（a）辐射板温度                           （b）单位面积辐射换热量 
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（c）除湿量                           （d）全热负荷处理量 

图 5  一次风量对复合末端运行性能影响 

一次风量的增加引起辐射板小幅升温，单位面积

辐射供冷量的降低程度也很小，远小于高温冷冻水温

度对板温和辐射供冷量的影响；引起孔口送风干球温

度较明显地升高， ，这是由于在未达到最

大诱导比的特征一次风量时，一次风量增加还会引起

诱导比增大。一次风作为除湿的唯一载体，风量越大，

复合末端的除湿能力越强，复合末端可实现 2.5kg/h
以上的除湿量。引入运行裕量温差参数，定义为辐射

板温度与孔板送风露点温度的差值，运行裕量温差越

大，防结露性能越高，但单位面积的辐射供冷能力也

降低，以上工况均能保证 1.0-3.5℃的运行裕量温差。 
此外，一次风量的增加使复合末端向室内供冷中

的对流换热量大幅度提升，是影响末端辐射/对流换
热比例的重要因素，其规律如图 5-18 所示。当高/低

温冷冻水温度和流量确定时，随着一次风量的增大，

辐射换热量基本不变，但送风供冷量增大，因此对流

换热在显热负荷处理中的占比不断提升。一次风量从

400m3/h 升高到 800m3/h 时，对流换热占总显热负荷
处理量的比例从 50.2%增加到 65.3%。 
3.2  实验测试 
对复合末端样品进行诱导性能和预防结露性能

测试，实验地点为江苏省常州市东南大学常州研究

院，使用双冷源蒸发制冷机组制取高温冷冻水（14
℃，0.7kg/s），低温冷冻水（7℃，0.35kg/s），调节一
次总风量在 400~800 m3/h范围变化，。当天实测室外
工况：31℃，71%；室内设计参数：27℃，60%。采
用 4台加热器（同时开启时功率为 4.8kw）、1台加湿
器（2kg/h）模拟室内负荷。 
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（a）高/低温冷冻水温：13.0℃/7℃                 （b）高/低温冷冻水温：14.0℃/7℃ 

图 6  一次风量对辐射/对流比例影响 

表 1  一次风量对送风、防结露优化 
一次 
风量 

诱导比 
减少 
送风量 

降低露点温度 

782 0.4 28% 5.4 
1037 5 
1234 5.2 
1450 

＞0.45 ＞30% 
4.5 

 

图 7  复合末端运行性能（2h） 

由图 7可知，夏季邻接室外环境的北外墙温度最
高，沿南北方向逐渐降低，室内平均空气温度在启动

后 30min 左右降至 27℃。室内温度环境具有墙壁附
近启动慢，中心区域启动快的特点。辐射板下表面平

均温度具有较快的下降趋势，稳定时可达 17℃左右，
与图 5（a）相比，高于理论值 2-3℃，这是因为在理
论建模时未考虑冷冻水沿程冷量损失、肋片传热损失

等情况。实际测试值与理论值误差较小，体现了模型

的合理性。 
当室内处于稳定工况时，测试得到室内平均空气

温度约为 27℃，相对湿度约为 60%。在相同的热舒
适度条件下，相比于传统对流送风空调，室内设计温

度有 2℃的提升，体现了辐射供冷相比于送风供冷在
热舒适性上的提升。 
3  结论 

根据对诱导送风与辐射复合空调末端夏季热工

性能仿真模型的理论分析和实验对比，得出以下结

论： 
（1）采用诱导送风与辐射复合空调末端在营造

更好的室内热舒适性的同时，能够有效减少风机送风

量 20%以上，实现节能效果。 
（2）孔口送风的方式对辐射板供冷时的预防结

露性能有显著提升，可降低露点温度 4.5-5.4℃，从而
实现辐射板设计温度从传统的 18-20℃降低至 15℃以
下，单位面积供冷量可达 115W/m2以上。 
（3）诱导送风与辐射复合空调末端解决了传统

辐射末端供冷能力不足、与送风设备耦合度低等问

题，实现辐射与送风设备的一体化，全热负荷处理量

达到 6kW以上,除湿量 2.5kg/h以上，能够满足室内的
除热除湿需求。 
（4）诱导送风与辐射复合空调末端可灵活调节

一次风量，改变辐射/对流换热比例，辐射换热占比
超过 30%，适应不同地区、不同季节下的不同用户需
求，匹配度高。 
综上所述，在夏季供冷的情况下，诱导送风与辐

射复合空调末端具有更高的热舒适性和节能性，一体

化的设计节约了室内活动空间，具有良好的应用前

景。 
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双风道太阳墙内流动传热数值模拟分析 
贾斌广，刘  芳，王  强，张大鹏 

（山东建筑大学热能工程学院，济南  250101） 
［摘  要］太阳能利用效率与太阳墙供暖效果紧密相关，为了提提升太阳墙对太阳能的利用效率，本文提

出一种双风道太阳墙。通过 CFD软件对传统单风道太阳墙和双风道太阳墙内不同风量下集热器内空气换热特性
进行数值模拟。研究结果表明：随着风量的增加，太阳墙的效率逐渐提高，集热板的温度逐渐降低，空气与集

热板对流换热系数逐渐升高；对比传统单风道太阳墙，双风道太阳墙相对于单风道太阳墙瞬时集热效率提升显

著，最高可达 14.12%。 
［关键词］太阳墙；CFD；双风道；集热效率 
 

0  前言 

随着世界经济发展和人民生活水平的提高，能耗

特别是建筑能耗日益增加，据住建部测算，2030 年
左右，我国建筑能耗将占总能耗的 30%～40%，超过
工业能耗成为最大能耗[1]。而供暖能耗约占建筑能耗

的 36%，因而太阳墙等清洁能源利用系统越来越受到
建筑供暖的青睐。 
太阳墙（Trombe wall）经过几十年的发展，很多

研究人员对太阳墙的各种参数及结构进行了对比、优

化和改进。欧阳莉[2]提出了一种新型的多孔太阳墙，

在白天具有良好的供暖效果，与未安装太阳墙的房间

相比相比，安装多孔太阳墙的建筑的室内温度相对升

高了 19.9℃。王一鸣、江雯、徐东[3-6]对多孔太阳墙

进行了实验与模拟，分析了多孔材料、流道宽度、入

口风速等参数对集热效率的影响，并得到的最佳设计

参数。顾洁等[7]运用数值模拟方法分析了无盖板太阳

墙结构对室内送风参数的影响，并对太阳能房间的窗

墙面积比进行了优化改进。程友良等[8]提出了一种新

型抛物线型吸热板结构的太阳能空气集热器，并运用

ANSYS 数值模拟软件进行计算，得到对比传统平板
和三角波纹吸热板结构，具有抛物线型吸热版结构的

太阳能集热器具有较高的瞬时集热效率和较小的压

力损失。王臣臣、何伟等[9-10]设计了一种百叶式太阳

墙，在其阳面与阴面分别涂有高吸收率与高反射率的

材料，能同时适应冬季与夏季的工况，并通过实验得

到在室内无热源的情况下，叶片倾角在 45°的情况下
集热效率最好，可提升房间温度 12.6℃、升温速率达
到每半小时 10.14℃。于瑾等[11]通过 CFD模拟计算，
分析了无盖板太阳墙在不同速度下沿宽度、高度墙体

内部的温度、速度分布，结果表明太阳墙内各断面温

度分布随小孔波动，随着出口风速增大，温度分布趋

于均匀。李志高[12]针对寒冷地区农村住宅设计了太阳

墙集热系统，通过数值模拟与实验探究，得到了通过

太阳墙系统可以使室内污染物浓度降低 76.5%，新风
换气量可由原来的 18m3/h 提高到 199.84m3/h，提升
室内温度 4～7℃。 
目前的研究多是通过改进太阳墙集热板结构以

提升太阳能的利用效率，而对太阳墙流道的关注相对

较少。本文提出一种双流道太阳墙，对其内部的流场

及温度场进行模拟计算，并与传统的单风道太阳墙系

统进行对比分析，对太阳墙设计起到参考作用。 
1  物理模型 

本文建立两种太阳墙新风系统模型，模型长×厚×
高为 1m × 0. 16 m × 3 m，空心结构，内部为空气流道，
新风入口为 0.2m×0.05m，送风口为 0.12m×0.15m，
太阳墙体外侧包覆 40mm的厚硬质聚氨酯保温层。传
统太阳墙（见图 1）集热板厚 4mm，采用铝制集热板
并紧靠墙体，而改进的太阳墙（见图 2）在集热板上
侧、下侧各开两个 0.2m×0.03m的通风口，并将集热
板放置在太阳墙正中央，使进入太阳墙的新风分两个

流道与吸热板进行对流换热。 
2  数学模型 
2.1  控制方程 
本文主要考虑了太阳墙内的空气的稳态流动，忽

略太阳墙系统外壁面与外界的辐射换热，整个系统仅

透明盖板吸收太阳辐射，只存在空气与集热板之间的

对流换热；流道内空气为粘性不可压缩流体；流道内

空气为辐射透明介质；气流为低速不可压缩流动，忽

略由流体黏性力做功所引起的耗散热，建立如下数学
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模型： 

          

（1.透明盖板 2.集热板 3. 硬质聚氨酯保温层 4. 入口 5.集热板上侧开口 6.出口 7.集热板下侧开口 8.正面风道 9.背面风道） 

图 1 传统太阳墙新风系统                      图 2 双风道太阳墙新风系统 
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式中 :ρ 密度（Kg/m3）, :ϕ 分别为速度 u、v、w
（m/s）以及温度 T（K）， ϕΓ ：方向向量， ϕS ：源项 

空气在太阳墙内风道内的流动通常以湍流为主，

而其雷诺数通常较低大致在 1000-4000左右，本文采
用 Realizable K-ε模型，相较于标准的 K-ε模型，用
数学约束改善模型，对于低雷诺数湍流流动具有较高

的精度。 
湍流流动[13]方程： 
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DO模型适用于所有光学厚度并可以解决半透明
墙壁问题，因此在太阳墙透明盖板处采用 DO模型： 
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式中，λ是辐射波长（ mμ ）， λα 表示为光谱吸

收系数， λbI 为黑体辐射强度（ mW/m2 μ⋅ ） 

2.2  边界条件及物性参数 
为了更好地反映两种太阳墙的效率情况，选取济

南地区供暖季内天气晴朗、温度适中的 12月 8日 12
时的气象参数作为外部条件，模型边界条件设置如

下： 
（1）新风入口为速度入口边界条件，设定入口

风速为：0.5m/s、1.0m/s、1.5m/s、2.0m/s、2.5m/s、
3.0m/s，入口的空气温度参照当地 12:00 气温，设定
为 5℃； 
（2）太阳墙板南向竖直放置，12:00直射竖直面

的辐射量为 311W/m2； 
（3）（3）透明盖板设置为对流换热边界，外界

自由流温度设置为 5℃，外界空气与透明盖板对流换
热系数通过文献 [14]所给出的经验公式得到

hw=15W/m2k。 
太阳墙系统内基本结构的材料物性参数及详细

尺寸见表 1 
 

表 1  太阳墙基本构成单元结构和材质 

集热器单元 结构尺寸(mm) 材质 密度(kg/m3) 比热容 
(J/kg•K) 

导热系数(W/m•K) 吸收率 透过率 

透明盖板 2000×1000×4 聚碳酸酯 1200 1170 0.24 - 0.9 
集热板 2000×1000×4 铝 2719 871 202.4 0.94 - 
保温材料 2000×1000×40 聚氨酯 45 1800 0.026 - - 

2.3  网格划分及无关性验证 
计算过程中，速度与压力的耦合采用 SIMPLE 算

法，其余变量采用二阶迎风差分格式。依据以上数学模

型特点，采用 TGrid四面体非结构性网格。并进行网格
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无关性验证，结果证明在 109万之后的模型集热量差值 小于 0.5%，因此集热器模型计算网格选取 109万。 
表 2  网格无关性验证 

网格数（万） 太阳墙风量（m3/h） 太阳墙进出口温度差（℃） 太阳墙集热量（W） 
48 54 31.70  608.90  

61.8 54 32.07  613.60  
93 54 33.24  617.49  
109 54 32.29  618.29  
165 54 32.31  618.40  

2.4  数值模拟验证 
应用本文算法与文献[15]的实验进行对比验证。实

验条件如下：空气进口温度为 24.29℃、平均辐射量
818.61W/m2，空气进口流量为 0.06kg/s。边界条件：透

明盖板为混合边界条件透过率 0.88，保温层采用 70mm
厚硬质聚氨酯，集热板吸收率为 0.94。结果表明（见
表 3）利用本文算法所得结果与文献实验测试结果吻合
情况良好，温度变化趋势一致，误差在 4%以内。 

表 3  模型验证与文献解的对比 
平均入口温度（℃） 平均辐射照度（W/m2） 实验集热器出口温度（℃） 模拟集热器出口温度（℃） 

22.16 870.60 42.67 43.98 
24.29 818.61 38.75 40.01 
25.51 874.00 44.29 45.91 

3  结果分析与讨论 

受风道的影响，两种太阳墙内空气的流场及温度

场分布明显不同，对流换热特性也有显著差别。本文

对不同新风风量下不同太阳墙的对流换热系数、换热

温差及效率的变化进行分析，以期获得太阳墙内的流

动及传热特性。 
3.1  太阳墙的流动及传热特性分析 
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图 3  不同风量下两种太阳墙集热板平均温度                图 4  两种太阳墙对流换热系数与换热温差 

太阳墙内集热板吸收的太阳能辐射为定值，集热

板吸收的热量一部分通过对流换热传递给空气，另一

部分变为集热板自身的内能，所以集热板的平均温度

越低，代表集热板吸收的太阳辐射传递给空气的份额

越多。从图 3中可以看出，随着新风量的增大，两种
不同太阳墙集热板的平均温度均呈下降趋势，表明随

着风量的增加，集热板通过对流换热传递给空气的能

量增加。同时随着新风量的增加，集热板的温度降低

趋于平缓，在新风量高于 54m3/h 时，集热板的温度
变化低于 8℃，即风量的增加对太阳墙集热量的影响
逐渐降低。同时，从图 4中可以得到，随着风量的增
加，双风道太阳墙的与空气对流换热系数增幅远高于

单风道太阳墙，从而可得到双风道太阳墙内部对流换

热能力强于单风道太阳墙。 

 

（a）新风量为 18m3/h 集热板温度场 （b）新风量为 54m3/h

集热板温度场 （c）新风量为 108m3/h 集热板温度场  

图 5  单风道太阳墙集热板温度场 
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（a）新风量为 18m3/h 集热板温度场 （b）新风量为 54m3/h

集热板温度场 （c）新风量为 108m3/h 集热板温度场  

图 6  双风道太阳墙集热板温度场 

 

（a）新风量为 18m3/h 流道速度场 （b）新风量为 54m3/h

流道速度场 （c）新风量为 108m3/h 流道速度场 

图 7  单风道太阳墙流道内速度场分布 

 

（a）新风量为 18m3/h 流道速度场 （b）新风量为 54m3/h

流道速度场 （c）新风量为 108m3/h 流道速度场 

图 8  双风道太阳墙正面流道内速度场分布 

 

（a）新风量为 18m3/h 流道速度场 （b）新风量为 54m3/h

流道速度场 （c）新风量为 108m3/h 流道速度场 

图 9  双风道太阳墙背面流道内速度场分布 

从图 5、图 6中可以看出，随着新风风量的增加，
两种太阳墙内集热板的平均温度降低、温度分布趋于

均匀，温度梯度减小。表明随着新风风量的增加两种

太阳墙的集热量均增加。在相同风量下，从两种太阳

墙的集热板的温度分布可得到单风道太阳墙集热板

在边界处存在局部高温区域；而双风道太阳墙集热板

边界处的温度低于单风道太阳墙的集热板。从图 7、
图 8、图 9中可以得到，两种太阳墙内空气速度场分
布相似，进出口速度梯度较大，且随着新风风量增大

温度分布趋于均匀。单风道太阳墙的空气在流道的左

右两侧出现对称涡流区，这是因为出风口位于集热板

下侧的中心位置，在进出口压力差的作用下，左右侧

出现低速涡流，降低空气与集热板的对流换热，与图

5单风道太阳墙集热板温度场相对应。而双风道太阳
墙，在正面的空气流道中，因为其在集热板的下部左

右对称开有两个内部风口，因此可以有效减少左右边

界部位的低速涡流区；而在背面的流道中，空气通过

集热板上部左右对称的内部风口进入背面流道，因此

在两侧边界区域气流速度相对较大，中间部分流速相

对较小，也可以有效解决集热板左右两侧因外掠气流

速度低而产生的换热效率降低的情况。  
3.2  太阳墙换热效率分析 
太阳墙的瞬时集热效率通过以下公式进行计算

[16]： 

AG
-ttmc

AG
Qη ieU ）（f==                     （5） 

其中：QU为空气所获得的热量（W），A为集热
器采光面积（m2），G 为单位面积集热器上的辐射量
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（W/m2），m空气的质量流量（kg/s），cf空气定压比
热容（J/kg·K），ti空气的进口温度（K），te空出的出
口温度（K）。 
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图 10  两种太阳墙出风温度与效率 

由图 10 可以看出，两种太阳墙效率随新风量的
变化趋势一致，随着新风风量的增加，集热器的效率

呈上升的趋势。随着新风风量的增大，空气在墙体风

道内流速增加，增大了空气与吸热板的对流换热能

力。而双风道太阳墙与单风道太阳墙相比，在相同的

新风风量下前者的集热效率明显提高。两种太阳墙的

出风温度随新风量的增加呈下降趋势。随新风量的增

加，双风道太阳墙的瞬时集热效率相比于单风道太阳

墙系统提升幅度均在 10%以上，最高可以达到
14.12%。其中在相同的新风风量的情况下，双风道太
阳墙出风温度明显高于单风道的太阳墙，其中在新风

风量为 18m3/h 时两者的出风温度差值最大，达到
22.73℃；随着新风量的逐渐增大，两种太阳墙的出
风温度差值逐渐降低，在新风风量 108m3/h时，仅有
3.03℃。随着新风量的增大，出口温度逐渐降低，效
率逐渐提升。 
4  结论 

本文提出了一种双风道的太阳墙，通过对两种太

阳墙的温度场、速度场、出风温度及效率进行分析，

通过最小二乘法拟合得到在 311W/m2 辐射照度下进

出口温差与效率的函数关系。得到双风道太阳墙相比

于单风道太阳墙在 18-108m3/h 的新风量下效率提升
在 10%以上，最高可以达到 14.12%。因此可以得到
双风道太阳墙相对于单风道太阳墙能有效提升对太

阳能的利用效率。 
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0 前言
高效及超高效过滤器是各类型洁净受控环境用

于保护室内环境、工作人员以及周边环境安全的关
键性净化处理措施，被广泛应用于微电子、制药、
食品、医疗卫生、检验检疫以及航空航天等诸多国
民经济支柱性产业。我国高效空气过滤器于上世纪
60 年代研制成功 ,80 年代，我国借鉴英国的钠焰法（火
焰光度计法）以及前苏联的油雾法初步建立高效空
气过滤器的效率测试标准 GB 6165《高效空气过滤
器性能试验方法 效率和阻力》，90 年代形成涵盖高
效空气过滤器产品设计、生产、技术要求以及相应
检测方法的完整产品技术标准 GB 13554《高效空气
过滤器》。2008 年，我国参考欧美发达国家在 2000
年前后开始采用的计数法，建立分别针对过滤器以
及过滤材料的 MPPS 效率测试方法，将对过滤器的
效率检测范围提高到 99.99999% 以上的超高效过滤
器范畴。

截至 2015 年，一方面国内空气净化行业在 7 年
的国标运行使用过程中对于旧版国标体系的一些存

在问题取得了新的认识与积累，另一方面，2011 年
国际标准化组织 ISO 也以欧洲标准为蓝本形成并正
式颁布了首份全球通用国际标准 ISO29463《High-
efficiency filters and filter media for removing particles in 
air》，因此，有必要对当时标准存在的主要技术问
题进行梳理，并对新国际标准环境下提高国标体系
与国际标准体系的适应性和对接性进行改进提升。
因此标准主编单位会同行业内主要技术研发机构、
高校、生产厂家以及检测机构等有关单位成立标准
修订编制组并开展了大量的比对测试以及基础技术
改进评估工作，于 2017 年底完成了新一轮国标体系
修订稿的标准审查与报批工作。本文将对国标体系
修订过程所面临的主要问题、技术研发工作以及所
形成的主要修订内容进行介绍，供行业各领域专家
批评指正。
1 当前国标体系主要存在的问题

通过对近年来国标体系使用情况以及终端用户、
生产厂家、检测机构的信息反馈汇总，我国旧版国
标体系主要存在的技术问题包括：

高效空气过滤器国标体系主要修订内容解读
冯   昕 1

，江   锋 2
，张   惠 1，曹冠朋 1，梁   磊 1，孟令坤 1

（1. 中国建筑科学研究院有限公司，北京 100013；2.清华大学，北京 100084）

［摘   要］本文为 2015~2017 年间高效空气过滤国标体系修订过程的研究工作技术总结，文章通过对近 10
年来国内外对高效空气过滤器性能测试研究的进展以及国际技术标准体系的发展进行梳理，总结了现行国家标
准体系所存在的主要技术问题，并对标准修订工作针对所述问题所开展的主要研究工作进行了介绍，对标准体
系主要修订内容进行了相应解读。

［关键词］高效及超高效过滤器   空气净化   过滤器性能测试   高效过滤器分级   高效过滤器生命周期评价

图 1 08 版国标分级体系与国际标准比对 [1]~[4]
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a）产品性能分级标识体系与国际分级体系不相
适应。

 图 1 给出了 08 版国标高效分级体系与欧、美
以及 ISO 标准分级体系的比对。从中可以看出 08 版
国标分级体系的主要不足包括：第一，在抛弃不同
标准体系中检测方法的差异性前提下，08 版分级体
系高效过滤器的起始值（99.9%）低于国际标准体系

（99.95（欧盟及 ISO 标准）、99.97%（美国标准））。
考虑到 08 版国标体系采用钠焰法为标准试验方法，
而钠焰法的效率测试结果一般高于国际上流行的计
数法测试结果，因此，08 版标准分级体系中 A 级高
效过滤器其实际效率相当于国际标准分级中的亚高
效过滤器，这种差异不利于满足过滤器所应用的各
类洁净室行业进行符合生产工艺要求的风险控制需
求。第二，从国际标准体系的发展来看，过滤器分
级标识体系从早期的单纯效率数值标识体系向更丰
富信息层次发展，现代的过滤器标识体系除效率级
别外，倾向与通过尽可能简洁的符号标识传递用户所
需要的必要信息，如具体效率测试结果、所采用测试
方法以及检漏方法还希望体现过滤器出厂检测的核心
试验方法等。例如，欧洲标准以及 ISO 标准中的 U 组
过滤器，即表示过滤出厂必须经过扫描检漏测试，而
在 ISO29463 的制定讨论过程中，针对 H 组别过滤器
若出厂为扫描检漏测试是否标识为 U 组也曾有过广
泛的讨论。08 版国标体系在此方面则存在不足。

 b）08 版国标体系的效率标准试验方法——钠
焰法粒径分布与过滤器最易穿透粒径（Most Penetrate 
Particle Size， MPPS）存在较大偏差，因此试验结果
与国际上通行的计数法试验结果存在偏差。

钠焰法作为我国高效过滤器效率检测的传统方
法，采用火焰光度计对经喷雾干燥发生过程获得的
多分散 NaCl 固体气溶胶进行质量浓度进行测试、比
较，进而获得被测过滤器的效率检测结果。图 2 给
出了采用粒径频谱仪所获得的传统钠焰法测试气溶
胶粒径分布，其计数中值粒径为 40~50nm，计重中
值粒径约为 300nm，同时粒径分布较为分散。因此，
其实际测试结果与国际通行计数法相比存在较为明
显的差距。

c）08 版国标体系中包含有针对特殊行业的特
殊性能需求。我国的高效过滤产品及标准化测试方
法均源于核工业的特殊要求，因此，过滤器产品标
准 GB/T13554 中一直保留了部分针对核工业行业特
定的特殊产品强度要求，例如要求高效过滤器能在
10 倍阻力下运行一定时间并保持完好等。时至今日，
一方面当前我国高效过滤器产品已经广泛应用于微

电子电子、液晶面板、精密加工制造、医药、卫生
等诸多科技行业，而另一方面国内核工业已经以美
国标准体系为蓝本完成了相应国标［5］的制定并应用
至今。因此，作为通用产品技术标准，不宜再保留
相应的特殊性能要求。
2 新版国标体系主要修订内容及相应研究基础工作
介绍
2.1 对国内现有高效过滤器试验台开展样本传递试

验（Round Robin Test），了解当前各试验台差异

性现状，提升标准在试验台质量控制要求。

过滤器试验装置的基础性能参数，如风量稳定
性、风速均匀性、气溶胶浓度均匀性、稳定性以及
管道气密性等，均需要有较为严格并且一致的规定，
方能避免不同试验台的测试结果偏差。但在 08 版国
标体系中，钠焰法、计数法以及油雾法三种试验方
法均对试验装置基础性能参数有各自要求，各自所
要求指标项目以及允许数值均存在偏差，因此容易
导致不同试验台在测试同一样品时存在偏差，造成
数据结果的不可比对。为明确国内目前在用过滤器
试验台性能差异，国标修订编制组于 2016 年组织国
内现有部分高效过滤器试验台的测试结果比对传递

图 2 传统钠焰法测试 NaCl 气溶胶粒径分布

图 3 使用金属孔板作为阻力标件的各实验室测试结果间相对偏差 [6]
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试验（Round Robin Test， RRT 测试），传递试验采
用过滤器（效率测试标件）和金属孔板（阻力标件）
同时进行。图 3 给出了采用金属孔板作为阻力标件
的部分试验台测试结果，图中，1#~5# 为参与传递
试验的试验台编号，CV 为各试验台测试结果差异系
数。表 1 给出了 4 台计数法试验台对传递过滤器的
效率测试结果比较。从各试验台的效率及阻力测试
比较结果来看，各试验台间存在较为明显的差异性，
不同试验台对同一阻力标件的测试结果差异明显，
1#、2#、5# 试验台测试结果基本相当，3# 试验台测
试结果明显低于其它，4# 试验台测试结果明显高于

其它，在高效空气过滤器常用风量范围（500~1700m³/
h），各试验台总体差异系数 15% 左右，相比发达
国家较为成熟的技术水平存在一定差距。而对于效
率标件的传递比对测试结果，各试验台间的差异性
结果要略好于阻力，同为计数法的 4 台试验台中，
对同一台过滤器的透过率测试结果最大值与最小值
偏差 4~5 倍，效率测试结果偏差则超过半个 9。由
于在新版 ISO 国际标准中高效及超高效过滤器分级
体系以半个 9 划分级别，因此，这种差异最终将导
致同一台过滤器在不同试验台上的测试结果出现级
别差异。 

为了进一步规范试验台设计、建设和使用维护，
逐步缩小不同生产厂家、实验室试验台间的差异性，
新版国标体系的修订过程中，统一提出了试验台的
基础性能参数要求，表 2 给出了新版修订国标体系
所提出的过滤器试验台性能及标定维护要求。所要

求的基础性能参数中，除管道密封性、混匀性等传
统的常规要求外，相比与国际标准体系，新增了对
于阻力标件以及参考过滤器的定期回溯要求，希望
可以为国内生产厂家提升产品质量控制水平提供助
力。

表 1 国内 4台在用计数法高效过滤器试验台效率传递比较测试结果 [6]

表 2 新版修订国标所规定的高效过滤器试验台性能及标定维护要求
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2.2 完善高效过滤器的钠焰法测试方法

钠焰法是我国进行高效过滤器检漏测试的传统
方法，也是旧版国标体系的效率基准测试方法，相
比于 2000 年左右开始广泛应用的计数法测试，钠焰
法的优势与劣势同等突出，其主要优点包括：采用
NaCl 作为测试气溶胶，安全并且对人员健康及环境
无负面影响；采用火焰光度计作为测试手段，只针
对含钠颗粒物进行测试，环境气溶胶对测试结果的
影响小；与美国目前仍在使用的 DOP 光度计法一样，
第一代光度法测试方法虽然试验方法相对粗糙，但
试验台之间微小差异对试验结果的影响较计数法小，
因此更容易实现不同试验台对相同测试样品的测试
结果稳定性。而钠焰法的主要劣势在于：其测试结
果高于计数法，并且二者测试结果不具备可比性。
这是由于钠焰法采用多分散 NaCl 气溶胶粒径分布特
征与过滤元件 MPPS 粒径范围（最易穿透粒径，传
统玻纤滤材一般为 100nm~250nm，PTFE 滤膜则一
般为 50~70nm）存在明显偏差，同时，测试手段采
用质量浓度而非计数浓度测试，因此大粒子尤其是
粒径大于 1μm 的粒子对于效率测试结果的贡献会显
著高于 MPPS 粒径范围的小粒子。另一方面，测试

气溶胶中的 Na 及 Cl 会破坏电子芯片绝缘层从而影
响产品成品率和可靠性 [7]。

为改善钠焰法测试气溶胶的粒径分布，标准编
制组对不同 NaCl 气溶胶发生制备参数（溶液浓度以
及喷雾压力）进行大量测试，并利用中效过滤过滤
元件的 MPPS 特性进一步对发生 NaCl 气溶胶进行筛
选从而获得分布更接近于 MPPS 范围的测试气溶胶，
图 4 给出了使用 Laskin 喷嘴喷雾发生 NaCl 固体气溶
胶，再经不同级别过滤器筛选所得到多分散气溶胶
计数峰值粒径，试验所使用 NaCl 溶液浓度 10%，喷
雾压力 0.2~0.6MPa。由测试结果可见，随着筛选过
滤器效率级别的提高，筛选后多分散 NaCl 气溶胶的
粒径分布越来越接近于高效过滤器的 MPPS 范围，
但过高的筛选过滤器级别会导致 NaCl 气溶胶质量浓
度下降过多，不利于高效过滤器的效率检测，经比
较权衡，F7、F8 级别的中效过滤器就足以满足测试
需求。图 5 为使用 WPS 测试得到的改进后钠焰法试
验气溶胶粒径分布，相比于传统钠焰法的测试气溶
胶粒径分布（图 2），改进后的试验尘粒径分布更集中，
也更接近过滤器 MPPS 范围。

图 4 喷雾发生的 NaCl 颗粒物经不同等级过滤器筛选后的

计数峰值粒径（NaCl 溶液浓度 10%）
[8]

图 5 改进后的钠焰法试验粉尘粒径分布

（a）

（b）

图 6 改进后的钠焰法与传统方法的测试结果比对
[9]
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图 6 为改进后的钠焰法与传统方法的测试结果
比对，可见改进方法确实可在一定程度上降低钠焰
法对于过滤器效率测试结果，使之进一步接近计数
法测试结果。但同时我们仍必须看到改进后的钠焰
法测试结果与计数法仍有相当差距（图 7），未来
对于钠焰法的性能改进与提升仍是标准工作组需要
持续努力与技术投入的方向之一。关于这部分工作
的详细技术内容请读者参考张惠及曹冠朋二位的文
章 [8]、[9]。

2.3 完善高效过滤器检漏试验方法

高效过滤器的检漏测试是过滤器最为关键的性
能测试之一，其重要性与过滤效率测试相当，但在
国内外不同技术标准中对于检漏测试方法以及试验
参数的技术规定一直存在差异，这就时常会导致不
同实验室、实验装置试验结果判定存在差异。以测
试粒径为例，欧洲标准强调测试气溶胶粒径应与过
滤器最易穿透粒径（MPPS）接近 [10]，美国标准则采
用大粒子进行测试（计数中值直径 0.4μm，计重中
值直径 0.7μm）[11]，ISO 洁净室测试标准规定当使
用光度计进行测试时，气溶胶粒径分布与美国标准

（a）

（b）

图 7 改进后的钠焰法与计数法的测试结果比对 [9]

一致，当使用光学粒子计数器进行测试时，测试气
溶胶计数中值直径应为 0.1~0.5μm[12]。针对上述问题，
国内在 2010 年以来开展了诸多理论分析 [13] 以及实际
试验验证 [14]~[16] 等研究工作，为上述问题的解决提供
了有力的技术支撑。现有的研究成果主要解决与澄
清了下列认识：

a）与完好过滤器不同，一旦过滤器存在局部漏
泄缺陷，则漏点对于不同尺寸粒子的通过不具有选
择性，均呈现出一致的局部透过率，因此无论是同
一测试方法选择不同的测试粒径进行试验，还是不
同的试验方法均不影响漏泄缺陷的判定结果；

b）采用 20% 及 100% 额定风量效率测试比较
的检漏试验方法仍具有一定的实际应用意义。在旧
版国标体系中，20% 风量下的效率试验是作为过滤
器效率试验的一部分，但这一试验的主要问题在于
一方面 100% 风量下的效率试验足以表征过滤器的
整体净化能力，另一方面，大多数试验台在进行双
风量切换时操作较为麻烦，耗时长，会较为严重的
影响生产企业的生产效率，因此在 20 多年的产品国
标使用历史中，很少有生产企业会在生产检测中执
行双风量效率测试。但在近年来的试验研究中发现，
对于 W 密摺型（V-Bank）、圆筒型等扫描检漏试验
灵敏度低的异型过滤器，采用双风量测试对于探查
潜在漏泄缺陷的灵敏度更高。但对于双风量测试的
检漏评判依据，传统观点认为有局部漏泄缺陷的过
滤器在低风量下测试时效率会低于 100% 风量下的
测试结果，因此美国标准要求低风量下效率测试结
果与 100% 风量下结果保持一致即为合格。但近年
来较多的试验研究表明，成品过滤器与滤材试验一
样，在完好并且不存在局部漏泄缺陷的情况下，随
着风量的降低其效率升高，试验风量降低 50% 时，
其效率测试结果上升接近 1 个 9，因此，对于完好
过滤器，其 20% 风量下的效率试验结果相比 100%
风量应升高约 2 个 9，而对于有漏点的过滤器，其
20% 风量下的效率试验结果与 100% 风量下试验结
果相当，见表 3 所给出某批次密摺型高效过滤器的
检漏试验比对结果。

因此，在本次国标体系修订中，双方量效率试
验被明确为针对异型过滤器的检漏试验方法，在结
果判定上，低风量效率测试结果应相比 100% 风量
测试结果至少高 1 个 9 方判定检漏测试结果为合格。
2.4 新增高效过滤元件的生命周期综合能效评价试

验方法与要求

对于空气净化及洁净室行业，传统观点一般认
为高效过滤器的整个生命周期能效评价意义不大，
做好预过滤的保护措施即可保证高效过滤器在相当
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长的运行时间内以接近清洁状态的条件下低阻运行。
因此，国内外的高效过滤器测试标准一直没有如何
评价高效过滤器的生命周期性能评价方法。但近年
来，一方面 PTFE 纳米纤维为代表的新型膜过滤材
料的出现 [17]，虽然高效过滤器的阻力获得大幅度降低，
但也同时产生了如何比较传统深层过滤材料与新兴材
料在整个生命周期内综合能效的比较需求 [18]、[19]；另
一方面，面对当前迅速发展的工业建筑尤其是各
类洁净室进行绿色建筑评价以及综合运行能耗评
价的市场需求，作为通风空调系统中的重要能耗
部件，用户需要对高效过滤器在整个运行周期内
的综合能耗表现建立更为科学的认识，净化行业
也需要为用户提供更为清晰科学的产品评价与标识
体系。

而要建立一个科学的高效过滤元件生命周期综
合能效评价试验方法，就必须解决 2 个核心问题：

第一，采用什么样的负荷试验粉尘来实现对于
过滤器全生命周期的加速模拟，负荷尘的主要特征
应符合高效过滤器日常使用环境负荷粉尘核心特征，
因此，针对各类洁净室中高效过滤器的使用环境特

点，我们需要找到这样一种试验粉尘：固体、粒径
分布特征符合应用环境特点，从而可以科学的对粉
尘在滤材纤维结构上堆积的过程模拟。

第二，核心试验参数的明确，主要包括试验粉
尘的浓度等，高粉尘试验浓度有利于缩短试验时间，
降低过滤器生产厂家的试验成本。但过高的粉尘浓
度会导致试验尘在过滤材料表面的快速堆积，从而
使得试验结果与实际偏离较远。

针对上述的试验尘源问题，使用改进后的钠焰
法试验尘可以较好的解决，通过使用中效过滤器筛
选方式获取的固体试验粉尘在粒径分布特征上与高
效过滤器实际处理粉尘一致，较为容易获得用户以
及生产企业的认可，图 7 给出了使用上述尘源进行
高效过滤器生命周期模拟试验后的过滤器滤材剖面
电镜照片，照片显示的由过滤器迎风面至滤材内部
不同深度（由左至右）的粉尘堆积情况，由照片可见，
尽管大多数粉尘仍主要堆积在滤材表层及浅层结构，
但在滤材内部仍存在不同程度的粉尘堆积现象，表
明试验粉尘对于模拟深层过滤材料的全生命周期具
有一定的科学合理性。 

表 3 某批次密摺型高效过滤器的检漏试验比对结果 

图 7 生命周期试验后的高效过滤器滤材样品截面电镜结果（NaCl 尘源）[20]

产品编号
光度计扫描检漏

测试结果

双方量效率试验结果

100% 风量 20% 风量

结果判定

平均效率 置信度为 95% 的下限效率 平均效率 置信度为 95% 的下限效率

C01-1 合格 99.79% 99.79% 99.81% 99.80% 不合格

C01-2 合格 99.982% 99.981% 99.99964% 99.99945% 合格

C01-3 合格 99.982% 99.981% 99.99975% 99.99959% 合格

C01-4 合格 99.979% 99.978% 99.99971% 99.99955% 合格
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2.5 调整过滤器效率测试基准方法，并采用 ISO 国

际标准的过滤器分级体系，实现国内产品标识与国

际市场的基本接轨。

如前文所述，尽管本次国标体系修订工作中对
我国传统的效率基准试验方法——钠焰法进行了较
多研究及改进提升，但比对试验显示钠焰法效率测
试结果仍高于国际通行的计数法，在此前提下，不
适宜将钠焰法仍规定为国标基准方法，因为这会使
得按国标体系标识的过滤器实际性能低于同等级别
标识的国际标准体系产品，不利于实现下游洁净室
行业的环境控制及产品质量控制需求。所以在本次
国标体系修订中，经过充分的协调与讨论，将计数
法调整为过滤器效率测试的基准试验方法。在过滤
器级别标识体系上，新版国标在首个 ISO 国际标准
ISO29463 系列标准分级标识体系的基础上，采用两
位数字标识过滤器效率级别，并附加 1~2 位字母标
识效率试验方法和检漏试验方法。在效率级别上，
新版国标体系与 ISO 标准一致，从而实现国内过滤
器标识体系与国际体系的接轨，例如，国标体系的
“35J”等同于 ISO 标准体系的 ISO35(H)，也等同于
欧洲 EN1822 标准的 H13 级过滤器，均表示采用计
数法测试，效率测试结果不低于 99.95% 的高效过滤
器。相比国际标准体系更进一步的是，新版国标体
系增加了过滤器检漏试验方法的标识，上述“35J”
高效若采用扫描检漏试验方法则标识为“35JS”，
推动促进国内生产厂家采用更严格的扫描检漏试验
方法，进一步提升我国过滤器行业的产品质量控制
水平。
3 结论

本次高效过滤器国标体系修订工作历时三年，
标准修订工作组对现行国标体系的主要存在问题、
近 10 年来国际标准化体系的发展情况及主要技术争
议内容进行了较为系统的梳理，对标准拟修订内容
做了大量、扎实的试验研究及验证工作，充分保证
了新版国标技术体系的科学性、合理性，反映我国
当前空气净化行业的主流技术现状，并为行业未来
的技术水平提升提供帮助、指引方向。标准修订工
作组也诚挚希望行业各有关生产厂家、检测实验室、
各专家及工程技术人员能在未来的工作中对标准技
术内容充分评价审视，随时向工作组反馈意见，为
我国高效过滤器标准体系的持续发展提升共同努力。
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ISO 16890《一般通风用空气过滤器检测标准》
的分析与思考

冯   昕，路   宾，张   惠，曹冠朋

（中国建筑科学研究院有限公司，北京 100013）

［摘   要］ 颁布于2016年的 ISO 16890系列标准是国际首个针对一般用空气过滤器性能测试评价的国际标准。
介绍了该标准的主要技术内容，对标准目前所存在的主要技术问题进行了重点剖析，并结合近年来的国内外研
究现状，对标准未来发展改进方向给出了相应的建议。

［关键词］过滤器   空气净化   净化效率   标准试验尘   过滤器消静电试验

0 引言
2016 年底，国际标准化组织 ISO 第 142 技术委

员会“气体及其他气体净化设备”正式投票通过并
颁布针对一般通风过滤器性能测试的首个国际标准
ISO 16890-1 ～ 4:2016。这标志着经过接近 10 年的
反复协商与妥协，欧洲国家与美国、玻纤行业与化
纤行业基本形成相对一致的观念，过滤产业朝全球
共同市场方向迈出了关键性的一步。作为国际首个
针对 PM（颗粒物污染物）净化效率评价与分级的
标准体系，ISO 16890 在技术标准体系中第一次对市
场及普通用户所关心的空气净化设备 PM10（全球范
围、欠发达地区）、PM2.5（中国等发展中国家）及
PM1.0（欧美等发达国家）效率如何进行测试及评价
提供了完整的技术手段，从其编制过程乃至 2016 年
底的正式颁布都引起了各方广泛讨论。中国建筑科
学研究院作为 ISO/TC 142 的国内接口单位，全程参
与了 ISO 16890 系列标准及其前身未通过最终投票
的 TS 21220 标准过程讨论，本文将从该标准的主要
内容、标准目前所存在的问题与所面临的争议，以
及未来标准进一步发展的方向进行介绍与探讨，希
望能够抛砖引玉，引起业内各方对于该标准的重视、
广泛讨论及技术投入，为我国空气净化行业在下一
阶段标准体系完善过程中发挥更大作用提前进行技
术储备。
1 ISO 16890 系列标准内容简介

ISO 16890 系列标准总标题为“一般通风过滤
器”，共由四部分组成，分别为：

第 一 部 分： 颗 粒 物 过 滤 效 率（ePM） 技 术 要
求 和 分 级 体 系（technical specifications, requirements 
and classification system based upon particulate matter 
efficiency (ePM)）[1]；

第二部分：计径效率和阻力的测量（measurement 
of fractional efficiency and air flow resistance）[2]；

第三部分：计重效率及阻力与试验容尘量关

系 的 测 定（determination of the gravimetric efficiency 
and the air flow resistance versus the mass of test dust 
captured）[3]；

第 四 部 分： 确 定 最 低 计 径 效 率 的 消 静 电 方
法（conditioning method to determine the minimum 
fractional test efficiency）[4]。

在具体的技术内容方面，ISO 16890 系列标准
以现有的欧美一般通风用过滤器测试标准（ANSI/
ASHRAE Standard 52.2-2012【5】及 EN 779:2012[6]）为
基础，沿用目前欧美测试标准体系中在用的测试装
置、测试尘源、测试仪器及相应的测试方法，通过
规定参考城镇及郊区大气尘粒径分布特征曲线，并
对 0.3 ～ 10μm 区间至少 12 挡粒径挡的计径效率进
行测试，并依据测试结果通过计算而非直接测量的
方式获得被测过滤器的颗粒物过滤效率（ePM）。在
参考大气尘粒径分布特征的数学表述上，由于 ISO
标准希望能沿用当前测试手段，因此放弃了对小于
0.3μm 粒子的描述，而是选择大气尘通常所认知的
三模态分布中的细模态与粗模态 2 个对数正态分布
按规定比例分别组合成参考大气尘特征粒径分布。
图 1 显示了该标准所规定的城市和郊区参考大气尘
粒径分布特征曲线，表 1 给出了当采用 ISO 16890-
2:2016 所推荐的计数器粒径分挡时，计算得到的城
市和郊区参考大气尘体积分布系数。

具体测试过程上，过滤器计径效率测试与 ANSI/
ASHRAE Standard 52.2-2012 标准一致，而后按式（1）
计算颗粒物过滤效率 ePM：

（1）

式中下标 x 表示粒径范围；n 为用于效率计算
的计数器粒径挡数量；Ei 为第 i 挡粒径所对应的计
径效率，当计算平均颗粒物过滤效率 ePMx 时，使用
平均计径效率，当计算最低颗粒物过滤效率 ePMx，
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的分级报告值为实测效率向下圆整为 5% 的整数倍，
效率大于 95% 的过滤器报告值为“>95%”，同时，
标称效率及消静电处理后的最低效率均应满足表 2
的分组最低效率要求。

上 述 过 滤 器 消 静 电 测 试 方 法 由 ISO 16890-
4:2016 规定，起点源自欧洲 EN 779:2012 标准，但在
异丙醇处理试验方法上，由 EN 779:2012 规定的浸泡
后晾干调整为异丙醇蒸汽熏蒸方式。这一方法是由
日本提出初步想法，并由我国蔡杰进行了较为详细
的比对试验，证明其比 EN 779:2012 所规定的方法

（a）城市 （b）郊区

图 1 该标准所规定的城市和郊区参考大气尘粒径分布特征曲线

注：i 为计数器测试粒径挡编号；di 为测试粒径挡下限粒径，μm；di+1 为测试粒径挡上限粒径，μm。

表 1 城市和郊区参考大气尘离散散粒子体积分布系数 q3 (di )

min 时，使用经消静电处理后的过滤器最低计径效
率。

计算 ePM1，ePM2.5 及 ePM10 时，对应计算的粒径范
围 x 分别为 0.3 ～ 1.0，3.0，10.0μm。

对于大气尘离散粒子体积分布系数 q3 (d i )，当
计算 ePM1 及 ePM2.5 时，使用表 1 的城市大气粒径分布；
当计算 ePM10 时，使用表 1 的郊区大气粒径分布。

实验室应分别在被测过滤器初始状态及消静电
处理后，分别进行上述计径效率测试与 ePM 计算，并
以算术平均值作为被测过滤器的标称效率，过滤器
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更能彻底消除滤材所附静电，从而最终为 ISO 16890
系列标准所采纳。
2 ISO 16890 系列标准所存在的问题与争议

 ISO 16890 系列标准是国际上首个基于实际市
场需求导向的技术标准，直接迎合了普通消费者对
过滤器及各类净化器的 PM 净化效率解读需求，因
此在全球范围内尤其是我国引起了较为热烈的讨论。
但应清楚意识到，标准尤其是国际标准更多体现的
是对现有成熟技术的总结与妥协，而大多数情况下，
这种妥协既包括技术性，也包括政治性。以下对 ISO 
16890 系列标准目前所面临的一些问题以及争议进
行介绍。

1）问题一：该标准只基于现有的测试手段选择
光散射等效粒径进行计径效率测量，通过计算而非
直接测量获取过滤器的 PM 净化效率，测量结果难

以反映空气净化装置的实际运行性能。
首先，光散射粒径既不等同于粒子的实际几何

粒径，也不等同于表征其空气运动特性的空气动力
学粒径。从光散射式粒子检测仪器的原理上看，粒
子光散射信号强度与粒径的立方成正比，但只有针
对理想球形的单一物质，方可基于这种比例关系得
到所测粒子的粒径，不同物质的形状差异、光散射
系数（refraction index real part，RIRP）差异都将导致
测量结果偏离，针对这一本质上无法解决的问题，
粒子测量行业采用标定的统一方法进行妥协处理，
约定采用同样的标准物质（聚苯乙烯乳胶球（PSL））
作为参比物，当被测粒子与某粒径的 PSL 给出一致
的光散射强度信号时，认为被测粒子粒径等同于所
参比的 PSL，当然被测粒子形状、光散射系数与 PSL
偏差越大，则测量误差也就越大。为验证上述观点，
笔者团队以球形的油性 DEHS 气溶胶、正立方体的
固体 KCl 气溶胶及实际大气尘作为测试对象，分别
使用基于空气动力学直径测量的粒径迁移率分析仪
（DMA）与设置不同光散射系数的光学粒子计数器
进行比对测试，结果见图 2。从图 2 可以看出：即
使球形的单一物质气溶胶，也难以通过仪器光散射
系数的调整实现光学粒子计数器测试结果与空气动
力学粒径测试仪器建立一致性；而非球形气溶胶，
以及复合成分、形状复杂的大气尘，光散射测量结
果与空气动力学粒径测试仪器无法建立可比性。

表 2 ISO 16890 标准规定的过滤器分组最低效率要求

(a) 油性 DEHS 气溶胶
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因此，基于光散射粒径测试最终得到的颗粒物
质量浓度有别于实际值，基于该浓度所测得的净化
效率，必然与其实际运行过程中的效率存在差异且
不具可比性。

其次，现有的欧美标准体系均采用最小测试粒
径为 0.3μm 的光学粒子计数器作为计径效率测试
手段，基于此，ISO 16890 系列标准限定了用于测
量并计算颗粒物净化效率的粒径范围，无论 PM1，
PM2.5 及 PM10，均以 0.3μm 作为所测粒径范围的

下限。但实际大气尘粒径分布的监测结果表明，小
于 0.3μm 的粒子数量占大气尘粒径整体绝对优势，
笔者团队在 2015 ～ 2017 年间对北京地区不同大气
污染状况下 10nm ～ 10μm 区间大气尘计数浓度分
布进行统计分析，图 3 显示了具有代表性的大气
PM2.5 浓度分别为 0 ～ 50μg/m3，100 ～ 150 μg/m3

及 300 ～ 400 μg/m3 时，大气粉尘粒径分布测试结
果，其他浓度条件下的大气粉尘计数分布参见文献
【7】。监测结果显示，大气计数浓度峰值一般发生在

图 2 不同光散射系数的光学粒子计数器粒径分布测试结果与 DMA 测试结果比较 

 (b)  固体 KCl 气溶胶

(c) 实际大气尘
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爱根核模态（Aiken mode）的 20 ～ 50 nm 区间及凝
聚模态（accumulation mode）的 100 ～ 140 nm 区间
[7]。上述监测结果与国外研究学者在美国 [8]、德国 [9]、
希腊 [10]、巴西 [11] 及西班牙 [12] 等国家进行的类似监
测结果吻合。因此，在 PM 净化效率尤其是 PM1 净
化效率的评价中排除 0.3μm 以下区间粒子，缺乏足
够的科学性与合理性支撑。 

率，因此从技术角度考虑，选择一种可保证各采样
粒径挡均能获取具有统计意义测试结果的单一试验
粉尘即可，美国标准的 KCl 气溶胶粒径分布更分散、
更符合要求，但欧洲方面不愿意让步，双方最终作
了一个妥协：即对于 1μm 以下粒子，沿用欧洲的
DEHS 气溶胶；对于 1μm 以上粒子则采用 KCl 气
溶胶。妥协的结果：一方面带来了操作层面不必要
的麻烦，原本只需进行 1 次的试验必须分为 2 次、
采用 2 套发尘系统完成，对于容尘量较小的各类膜
过滤装置，存在试验时间延长而导致性能迁移的风
险；另一方面，针对不同物性试验气溶胶，光散射
式计数器存在响应差异，进而导致测试结果偏差。
表 3 给出了分别按照 ISO 16890 系列标准采用 2 种
标准测试气溶胶（DEHS 和 KCl）及只采用 1 种测试
气溶胶（KCl）分别进行 PM2.5 净化效率测试时，所
得到的相应 ePM 效率对比。从试验结果来看，按照
ISO 16890 系列标准采用 2 种标准测试气溶胶所获得
PM2.5 净化效率的试验结果，相比采用单一气溶胶
的试验结果，其效率绝对值偏差 10% ～ 15%，考虑
到 ISO 标准级别标识以 5% 分挡划界，这一偏差相
当大。

图 3 北京地区不同PM2.5浓度条件下的大气粉尘平均粒径分布 

 (a) 0 ～ 50μg/m

(b) 100 ～ 150μg/m³

(c) 300 ～ 400μg/m³

2）问题二：采用 2 种标准气溶胶而非单一标准
气溶胶带来的问题。

传统的欧洲 EN 779:2012 标准规定使用 Laskin
喷嘴所产生的油性 DEHS 液滴作为测试气溶胶物质，
而美国 ANSI/ASHRAE Standard 52.2-2012 标准则采
用雾化干燥并经静电中和处理的固体 KCl 气溶胶作
为测试气溶胶。由于 ISO 16890 系列标准是基于一
个相对宽的粒径范围内对多挡粒径分别测试计径效

表3采用单一气溶胶和采用2种气溶胶的同一过滤器

ePM 效率试验结果比较  %

3）问题三：过滤器容尘量试验问题。
ISO 16890 系列标准所规定的过滤器容尘量试验

方法与传统标准方法没有明显区别，只是在试验负
荷尘方面采用 ISO 15957:2015[13] 所规定的 L2 粉尘（即
ISO 12103-1:2016《Road vehicle—test contaminants 
for filter evaluation—part1：Arizona test dust》 所 规
定的 A2 细灰），这种试验粉尘源自 20 世纪 80 年
代前后对于汽车用过滤器的试验负荷尘，以美国
Arizona 地区的荒漠土为主，表征对于道路扬尘的模
拟，而后 ASHRAE 在此基础上按比例添加炭黑（代
表大气中的燃烧产物）及纤维，形成目前世界范围
内广泛使用的过滤器容尘试验负荷尘。但超过 30 年
的全球使用经验表明，ASHRAE 粉尘作为过滤器负
荷尘存在的主要问题有：第一，负荷尘吸湿性较强，
易结块，使用前需严格烘干，否则试验结果误差较
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图例（由上至下）：

金沢大学（乡村、日本）

Hat Yai DT（城市、泰国）

Hat Yai PSU（城市郊区、泰国）

JIS11标准尘（L3负荷尘）

JIS11标准尘（转换为空气动力学粒径分布）

JIS11标准尘（RBG1000粉尘发生器所生成）

金沢大学（乡村、日本、安德森采样器测试结果）

曼谷（城市中心、泰国）

曼谷（Dindaeng区）

琦玉（城市、日本）

1987夏季（Takizawa）

1988冬季（Takizawa）

Wilrijk 1978（城市郊区、比利时）

Wilrijk 1979（城市郊区、比利时）

Petten 1979（海边、比利时）

Botrang 1979（乡村、比利时）

2001（城市、韩国）

2001（城市郊区、韩国）

维也纳（城市、奥地利）

Gent（城市）

图4 日本学者所整理的国际主要城市大气尘与现有标准负荷尘粒径分布比对

（图中：横坐标：粒径，μm；纵坐标：质量累积分布，%）

Bologna（城市）

Marseilles（城市郊区）

Mohal（高原、印度）

Kothi（高原、印度）

吉兰泰沙尘暴（沙漠、中国）

ISO A1（超细尘）

ISO A2（细尘）

ISO A3（中等粗细尘）

ISO A4（粗尘）

ASHRAE标准尘

暹粒（城市郊区、柬埔寨）

Rondonia（牧场、巴西）

芝加哥（城市、美国、1994）

盐湖城密歇根（水面，乡村地区、美国）

维也纳（城市）

维也纳（城市）

北京1996（城市、中国）

沈阳1996（城市、中国）

未知城市1997（城市、东德）

维也纳1994（城市、奥地利）

维也纳1994（城市郊区、奥地利）
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大；第二，负荷尘的全球几个主要供应商产品存在
差异，使用不同供应商产品所做的过滤器容尘量试
验结果不可对比。

ASHRAE 负荷尘成分中的炭黑和纤维是造成其
吸湿结块的主要因素，因此 ISO 16890 系列标准摒弃
炭黑和纤维而直接采用 ASHRAE 负荷尘的基础荒漠
细灰作为负荷尘。但荒漠土作为大气尘的模拟试验
手段存在明显不足，这主要是因为从形成机理上看，
基于风化、破碎等机理所逐渐形成的荒漠土粒径偏
大，亚微米尺度粒子占比极低，与实际大气尘偏差大，
因此难以反映出过滤器处理实际大气粉尘时的性能
表现，图 5 为日本学者于 2011 年做的目前在用过滤
器负荷尘与全球主要城市的大气尘粒径分布比较 [14]。
由图 5 可以看出，有的国际标准负荷尘包括 ISO A2
细灰绝大部分为 1μm 以上的大粒子，与实际大气尘
粒径分布偏差较大，基于上述负荷尘的试验结果也
难以获取反映过滤器真实性能变化的试验结果。 

4）问题四：对于化纤过滤材料的消静电处理问
题。

对于化纤过滤材料的消静电处理问题上，当前
ISO 16890 系列标准及 EN 779:2012 均倾向于不管材
料驻极技术好坏，一律尽可能消除全部静电后复测
效率，并与未处理前的测试结果进行比对，其目的
是提示用户采购过滤器材料时基于滤材纤维的过滤
效率和基于静电驻极技术的过滤效率贡献占比各为
多少，即认为所有静电驻极技术都是不可靠的，实
际使用中均可能完全丧失。但从整个过滤行业的发
展及市场实际需求来看，这种试验方法较为简单粗
暴，存在以下主要问题：

第一，化纤过滤材料的静电荷保持特性与使用
环境、使用时间等存在较强的关联性，若处理空气
中含有油烟或各种醇类等挥发性有机物，确实会加
速材料所附静电荷的快速丧失，但在一般通风用过
滤器使用场所，往往不涉及上述特殊污染处理，因
此用其作为所有产品的统一评价方法过于苛刻。

第二，一般通风过滤器使用时间有限，并不需
要滤材永久驻极。而依据笔者所在团队对于当前国
内产品的测试经验，不同供应商、不同加工工艺的
化纤材料驻极特性差异显著，部分滤材驻极效果极
差，静电保持时间不超过 3 天，但也有滤材确实能
长时间保持其纤维所附静电。此外，目前各种新型
的静电增强技术的发展也大幅提升了滤材静电保持
的可靠性【15】，是否在未来国际标准化体系中一定
要强调无差别的消静电处理值得进一步商榷与讨论。

第三，更低阻力及更高效率是净化过滤行业永
恒的主题与前进方向，对于我国建筑物整体体量庞

大、净化处理设备市场需求快速发展的市场意义尤
其重大。尽管存在静电流失、效率下降问题，但采
用静电驻极技术的化纤材料在相同过滤效率下的阻
力确实会优于传统的玻纤过滤材料，是降低空气净
化设备运行能耗的一个重要发展方向。而从行业发
展角度考虑，该标准所体现的引导作用应该是促进
化纤滤材厂商持续改进，提高静电驻极技术，发展
更加耐久、更加低阻节能的产品，而非在其存在不
足的当下简单地限制其应用、限制一个技术领域的
未来发展可能性。因此，行业所需要的消静电方法
应该强度适中，能够给出静电对于整体净化效率的
贡献占比，更为重要的是，可以比较出不同过滤材
料静电驻极技术的优劣，从而促进厂商提高驻极技
术，持续提高产品可靠性。
3 未来一般通风用过滤器标准的发展方向

综上所述，现有的国际标准体系对于如何科学
评价过滤器颗粒物净化效率仍存在诸多不足，笔者
认为，至少在以下几个方面仍需进行扎实的基础工
作以获得更具科学性的过滤器测试评价标准：

1）第一，进一步完善大气尘特征粒径分布特征
的基础数据收集，并在此基础上发展反映大气尘实
际尺度特征的新型试验粉尘，建立基于直接测量而
非间接计算的过滤器及类似用途净化装置的 PM2.5
净化效率的试验方法。首先，采用直接质量测量方
法的优势在于，测试仪器不需要对试验尘粒径范围
进行不必要、不合理的筛选，可采用标准的 PM 采
样头配合多种检测手段进行测试。其次，当试验粉
尘采用单一物质时，可采用标准比对方法对光散射
式粉尘仪及光度计进行标定校准，使之符合测试要
求，鉴于绝大多数光学粒子计数器厂商均不开放光
散射系数的调整修订，而主流光散射式粉尘仪则开
放质量浓度修正系数，因此以试验粉尘为标准物质，
通过对粉尘仪与标准仪器比对修正，从而可在确保
测试精度的前提下，大幅降低试验成本。最后，通
过特定粉尘物质及相应测量手段的选择，可有效规
避环境影响，使试验方法既满足实验室测试需要，
也适于对建筑物已安装过滤装置的测试需要。例如，
通过选择大气含量低同时对人体无毒无害的 NaCl 或
KCl 等作为试验尘，配合只针对相应 Na 或 K 进行质
量浓度测量的火焰光度计等测试手段，就可在环境
大气颗粒物不作净化处理的前提下，对已安装的空
气净化装置进行性能评价，提高测试精度。

2）第二，建立基于上述试验粉尘的过滤器测试
负荷尘发生方法，建立更为科学的过滤器容尘加速
试验方法，以使过滤器实验室容尘试验结果能更科
学地反映过滤器实际运行过程中的性能变化，从而
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使过滤器生命周期综合能效的科学评价与分级成为
可能。同时，由于效率试验和容尘试验均采用同一
种试验尘，使试验成本大幅降低，试验进行也更为
快捷方便。

3）第三，建立新的、低强度化纤过滤材料消静
电试验方法。新方法应在现有试验方法提供的信息
基础上，更科学地比较与辨识不同静电驻极技术及
相应产品的优劣，以及不同化纤材料保有静电能力
的差异性，从而发挥促进行业发展的标准导向功能。

4）第四，简化过滤器的分级体系，使之更贴
近市场需求。目前各国中效过滤器的分级标准普
遍 过 细， 以 中 效 级 别 为 例， 欧 洲 EN 779:2012 对
效 率 为 40% ～ 95% 的 过 滤 器 分 5 挡（M5~M6，
F7 ～ F9）， 美 国 ANSI/ASHRAE Standard 52.2-
2012 对 效 率 为 50% ～ 95% 的 过 滤 器 分 为 8 挡
（MERV9 ～ MERV16）。而对于 ISO 16890 系列标
准，其实质上是对 50% ～ 95% 区间级别分挡达到
19 挡。但过细的过滤器分挡体系，既非必要，也
不符合市场需求。在实际市场应用上，即使是按分
级最粗的欧洲标准组织生产的厂商，目前实际上也
只有极少数大型国际厂商会在日常产品生产中考虑
涵盖所有级别过滤器，以适应各行业用户的多样化
需求，而绝大多数规模厂商日常品种只包括 2 ～ 3
个最常用级别以保证生产成本的最优控制。回归
到分级体系的基础出发点，过滤器级别划分需要
体现 2 个基本原则：一方面，突出不同过滤器在
使用效果上的差异性，以及确保产品正常性能波
动不会导致级别判定偏差。而要保证级别判定不
出现偏差，则产品的质量控制体系必须能够将产
品性能的波动范围最多控制在级别允许范围的一
半，也就是说，当以 5% 作为每一挡级别的允许范
围时，产品的生产性能波动必须控制在 ±2.5% 以
内，否则企业很难保证对给定级别过滤器的稳定
生产。对于目前中效过滤器行业的普遍工艺水平
及质量控制水平而言，要保证这一点是较为困难
的。另一方面，过细的级别分挡也不符合市场实
际需求，对于大多数中效过滤器应用场合而言，
60% 和 65% 的过滤器不存在可辨识的使用效果差
异，甚至效率绝对值偏差 10% ～ 15% 的过滤器在
实际应用场合中的使用效果差异也难以体察。因
此，在未来的标准修订过程中，标准编制组及全
行业都需要认真的思考一个真正符合用户市场需求
的过滤器分级体系。
4 结语

本文对 ISO 16890 系列标准的核心技术内容进
行了简单介绍，着重对当前的标准所存在的问题

进行了阐述，并对标准未来发展完善方向提供了
参考建议。从笔者近 10 年来参与 ISO 标准工作的
经验来看，ISO 标准更新完善是我国相关行业及企
业发展的动力而非阻力，需要国内同仁在各个层
面持续努力，这种努力既包括技术性的基础投入，
也包括国家层面改进当前 ISO 部分不合理运行规
则的政治努力。ISO 由欧洲国家发起，从诞生时所
建立的运行规则就体现了对于欧洲标准体系的过
度保护，在标准的投票规则上，ISO 采用每个正式
成员国均只有 1 票的完全平均做法，但在欧洲目
前的一体化前提下，几乎每个欧洲标准的背后都
有至少 10 票的强势支撑，这导致大多数欧洲标准
可以轻松进阶成为国际性的 ISO 标准。这一现状
对于国际其他主流经济体如中国、美国及日本并
不公平，也与目前大多数国际性经济合作组织采
用按 GDP 划分投票权重的规则体制不符。而在欧
盟内部，任何欧洲标准的投票表决也同样采用按
GDP 划分投票权重的规则。所以，我国各行业参
与 ISO 标准体系的制定和修订过程，既需要科学
技术人员的努力付出，也需要国家标准管理部门的
政策投入与政治外交努力，使得 ISO 成为更为公平
的国际标准化技术平台，更好地保证我国相关行业
的利益，促进行业健康发展。
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基于功能需求的高级别生物安全实验室
布局思路探讨

梁   磊 1，王燕芹 1，崔   磊 1，周   权 1，曹国庆 1，黎   莉 2，徐立猛 3，徐   静 3， 

莫   俊 3，陈晓琪 4，王晓军 4，张   维 5

（1. 中国建筑科学研究院有限公司，北京 100013；2. 中生集团，北京 100089；3. 中生研究院，北京 100089；

4. 中生武汉所，武汉 430000；5 青岛丞拾，青岛 266000）

［摘   要］工艺布局是生物安全实验室设计和建设的依据和基础，在符合风险控制的前提下，满足功能需
求是实验室工艺布局设计的首要目标。本文通过实际案列，结合国内外现行标准，从功能需求角度对高级别生
物安全实验室的工艺布局思路进行了探讨，分析高级别生物安全实验室功能用房的组成、面积规划、实验设备
与房间功能的结合等问题，尤其针对新冠疫苗研发用 (A)BSL-3 实验室的不同使用需求，分析其布局要点和特点，
希望能对同类项目的实施提供指导和借鉴。

［关键词］生物安全实验室工艺布局功能

0 前言
自 2019 年 12 月起爆发的新冠肺炎疫情是新

中国成立以来在我国发生的传播速度最快、感染范
围最广、防控难度最大的一次重大突发公共卫生事
件 [1]。在应对突如其来的疫情过程中，高级别生物安
全实验室发挥着至关重要的作用，充分体现了其作为
国家生物安全体系的基础支撑平台和人口健康与动物
卫生领域开展科研、生产和服务的重要保障条件［2］。
根据 WHO［3］及我国［4］相关要求，开展新型冠状病
毒实验活动中的病毒培养、动物感染实验等应在三级
生物安全实验室中进行，中国国家主席习近平总书记
也在相关重要讲话中指出为有可能出现的常态化防控
工作做好周全准备。因此，充分把握新形势下安全发
展的新要求，加快建设合理布局、功能完善、统筹管
理、高效运行的国家高级别生物安全实验室网络体系，
将是新形势下生物安全建设领域的工作重点。

工艺平面布局是生物安全实验室设计和建设的
依据和基础，科学合理的工艺布局首先应满足生物
安全操作的风险控制要求，符合工艺使用需求和适
用范围，在合规的前提下尽可能具有灵活性、前瞻
性及经济性。本文通过实际案列，结合国内外现行
标准、笔者检测及设计经验，探讨基于功能需求的
高级别生物安全实验室的工艺布局设计思路。
1. 建筑功能布局思路

高级别生物安全实验室是指生物安全防护级别
为三级和四级的生物安全实验室，实验室布局应明确
区分辅助工作区和防护区，在建筑物中自成隔离区域
或未独立建筑物，应有出入控制［5］［6］。三级生物安
全实验室与其他实验室可共用建筑物，共用时应独立
成区，设在一端或一侧；四级生物安全实验室应为独
立建筑物，或与其他级别的生物安全实验室共用。
现行国标没有对三级生物安全实验室独立建筑物最

(a) 共用建筑方式    (b) 独立建筑方式  (c) 独立生物安全实验室建筑内高风险区“盒中盒”方式

图1 高级别生物安全实验室建筑布局方式   

（黑色区域为实验室区域）

(a)                             (b)                                    (c)    
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小间距给出数值，但要求本建筑物室外排风与相邻
建筑间距不小于 20 米。四级生物安全实验室宜远离
市区，主实验室所在建筑离相邻建筑或构筑物的距
离不小于相邻建筑或构筑物高度的 1.5 倍［6］。

独立建筑物的实验室区域内多采用“盒中盒”
布局方式，防护区总是由次级围墙或保护方式与外
部分开，以确保最高风险区域被包围在“盒子”中间，
将生物安全风险降至最低。高级别生物安全实验室

建筑布局方式见图 1［7］［10］。
2. 功能用房及面积规划

在设计初期应根据实验规划方案和使用需求确
定防护区内核心工作间的个数、面积和等级，由于
投资及防护操作的复杂程度有较大差别，不同生物
安全等级的主实验室不宜设在同一单元内，可相互
毗邻，通过负压走廊或传递窗进行衔接。根据不同
功能定位，笔者将高级别生物安全实验室整体区域

表1 高级别生物安全实验室功能区域组成表

注：现行国标GB50346和 GB19489均暂未将活毒废水区规定为防护区，但对于产生较大活毒废水的大动物三级及以上

生物安全实验室，事实上存在大量活毒废液在处理间内泄漏外溢的风险，因此笔者认为应设为防护区。

划分为实验室区域，配套用房区域和交通核区域，
其中实验室区域主要为防护区，承担实验室操作功
能，其余区域均为实验室的支持区域，各功能区域
组成详见表 1。

由表 1 可见，高级别生物安全实验室是一个复
杂的系统工程，涉及环节众多。根据笔者多个设计
项目统计，高级别生物安全实验室的建设，除实验
室区域外，配套用房及交通核区域必不可少，甚至
占用更大的面积。实践中常用毛净比这一概念在规
划初期估算整个实验室面积规模。净面积被定义为
实验室有效面积，毛面积为所有面积，国外资料显

示（动物）三级生物安全实验室毛净比在 4:1［8］左右，
而对于四级生物安全实验室，这一比值达 5:1 ［7］［9］。

与国外文献相近，我国高级别生物安全实验室
毛净比也基本在 4:1 ～ 5:1 左右。实验室配套用房约
占总建筑面积的 60% ～ 70%，交通核约占建筑总面
积的 10% ～ 20%。因此，在项目方案设计过程中，
需要充分预留出配套用房的面积，进行合理的布局，
从而避免造成后期深化过程中对方案的颠覆性调整。
在项目方案阶段必须有效的确定实验室的建设规模，
减少后期设计过程中的方案调整风险。
3 实验室区域布局思路

图2加拿大三级生物安全验室单元布局示意图
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3.1 基础研究及医学检验类实验室

实验室区域由主实验室（核心工作间）及其相
邻缓冲组成，图 2 为加拿大相关国家规范给出的一
个典型的三级生物安全实验室单元布局示意图［9］，
该实验室设置了专用人员进出的更衣、淋浴通道，
大型设备通道，高压灭菌的污物出通道。

多个核心工作间可共用人、物流通道，通过共
用走廊连接，节省空间和造价，但各核心工作间须
设置专用相临缓冲，否则在不同房间不能同时开展
不同病原微生物的操作。某 ABSL-3 实验室多个核
心工作间共用辅助用房布局方案图见图 3。

ABSL-3 实验室中动物房与实验室可设置成套
间形式，也可互相独立设置。独立设置时，动物房
可与细胞级微生物实验室相邻，通过传递窗进行
物品传递，如图 3 所示。图 4 为《加拿大生物安全
手 册》 第 二 版（Canadian Biosafety Handbook,Second 
Edition）中给出的动物房与实验室按套间形式设置
的三级生物安全实验室布局方案示意图 [10]。

为便于实验操作，根据场地充裕条件，可在动
物三级生物安全实验室区域旁配套一个小型的 SPF
实验动物屏障环境正压区，对准备进入防护区的实
验动物进行观察检疫，也可从事免疫等一些预实验

图3 某ABSL-3实验室多个核心工作间共用辅助用房的布局方案图

图4 加拿大动物房与实验室按套间形式设置的三级生物安全实验室布局方案示意图
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活动。由于动物笼盒及粪便、垫料等污物气味较大，
因此建议在条件允许的情况下，防护区物进与物出
的高压灭菌器分别设置，且在防护区内分别设有高
压前室为佳。
3.2 疫苗生产工艺研发类实验室

用 于 新 冠 疫 苗 研 发 的 ABSL-3 中 b1 类 实 验
室，属于可以采取有效隔离措施的感染动物实验
室， 其 主 要 实 验 对 象 为 小 鼠 等 可 饲 养 于 IVC 或
隔离器内的啮齿类动物，生物安全等级可定义为
GB19489 中 4.4.2 型动物实验室，布局上与同级别
微生物实验室最大的区别就是其防护区出口应设
置淋浴间。

值得一提的是，随着国内新冠疫情的爆发，国
内开始出现由企业建设的，为开展全病毒高致病性
（如新冠）疫苗生产工艺放大研究的高级别生物安
全实验室。与以往公益类从事病原微生物基础研究

或医学检验检疫类实验室不同，该类实验室的一个
主要功能是服务于疫苗生产。实验室内工艺设备众
多，操作体量从几十升到上百升不等，具备疫苗生
产小试甚至中试的潜在功能，带有非常明显的生产
属性，在功能布局上须结合 GMP 生产车间的特点和
逻辑：1）应有配套上游正压洁净工艺区；2）防护
区洁物进与污物出均应高压灭菌，且分别设置；3）
根据 GMP 生产使用习惯，人员进出通道宜分别设置，
根据风险评估确定人员退出防护区是否需要强制淋
浴；4）实验室空间应充分考虑各类小型工艺设备的
操作及检修空间。

图 5 为该类用于疫苗生产工艺放大研究的高级
别生物安全实验室布局流程概念示意，一定程度的
结合了 GMP 成产元素与生物安全思维：人流进、出
单向分开设置；物流高压进、出单向分别设置；房
间气流由低风险区流向高风险区，形成单向流；房

图5疫苗生产工艺放大研究的高级别生物安全实验室布局流程概念示意图

间采用动、静态净化级别，满足 GMP 对工艺生产的
要求；总体布局上由正压区和非洁净控制区（CNC）
将防护区环绕包围，形成低风险向高风险梯进的“盒
中盒”理念。
4. 设备与功能结合的布局思路

在实验室工艺布局设计中，还应结合各类实验
室仪器设备的操作特点和要求，充分考虑其对房间
布局的影响。实验室区域应考虑大型设备的出入口，
设备出入口应可采取灭菌消毒措施。实验设备应有
充足的摆放空间和操作空间，便于维修和开展相关
完整性测试或消毒效果验证工作。生物安全实验室
关键防护设备如生物安全柜、手套箱、隔离器、IVC
等，其布置除满足规范要求的距边、距顶尺寸外，
还应保证人员操作及物料运转空间，不应将设备设

置于人员或物料的交通流线上，最大程度的避免对
实验操作的干扰。

在用于疫苗研发及评价的非人灵长类动物（如
恒河猴）实验室中，考虑到实验用猴的尺寸及活动
性，多采用开放性饲养方式，即使是负压猴笼，也
因其开门时不可避免的暴露而被定性为开放性饲养
方式。对于不能采取有效隔离措施的活体动物的饲
养、感染实验及解剖等操作，其实验室生物安全等
级应定义为 GB19489 中 4.4.3 型。适用于 4.4.3 的动
物饲养间及其缓冲间的气密性应达到在关闭受测房
间所有通路并维持房间内的温度在设计范围上限
的条件下，若使空气压力维持 250Pa 时，房间内
每小时泄漏的空气量应不超过受测房间净容积的
10%[5][10]。饲养间应充分考虑猴笼布局空间，保证人
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员使用安全、便捷。一些特殊设备仪器，如 CT 机、
气溶胶暴露系统等，需要在设计初期充分考虑其空
间和特殊布置要求。

对于四级生物安全实验室，实验室内须考虑全
是正压防护服的生命支持系统，在人流环节应将与
核心工作间相邻缓冲间设置为化学淋浴间，设计室
应考虑化学淋浴装置的尺寸与房间的结合，以满足
功能使用要求。其更衣流程方案示意图见图 6。
 5. 总结

工艺布局是生物安全实验室设计和建设的依据
和基础，在符合风险控制的前提下，满足功能需求
是实验室工艺布局设计的首要目标。基于功能需求
的高级别生物安全实验室布局，应考虑建筑布局方
式，规划合理的毛净比，针对不同功能需求进行房
间布局设计，以满足实验室的使用要求。
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严寒地区关于传染病医院环境防控的思考
——传染病医院负压隔离病房改造项目暖通设计

侯鸿章，周慧鑫 ，张    鹏，刘晓晖， 杨    磊

（中国建筑东北设计研究院有限公司，沈阳 110006）

［摘   要］介绍了我院在新冠疫情初期，承接了沈阳市第六人民医院（传染病医院）4 号楼负压隔离病房改
造项目暖通空调设计总体情况，从能耗计算、通风量计算两个方面对严寒地区传染病医院的环境防控进行思考、
分析。

［关键词］负压隔离病房  环境防控  暖通设计  严寒地区  新风能耗

一  前言
新冠疫情在国内发展初期，我院承接了沈阳

市第六人民医院（传染病医院）4 号楼负压隔离病
房改造项目。严寒地区独特的气候特征，使得在
执行现行规范中发现冬季能耗问题十分突出，因
而基于对本项目在设计、建造、调试和运行等方
面全过程实践，有必要从通风量计算和能源使用
方面进行思考与分析，为将来疫情防控建设提供
适宜于严寒地区的经验，以满足医疗隔离、救治、
防护的目的。
二  工程项目
1．项目概况及背景

沈阳市第六人民医院（传染病医院）4 号楼为
1989 年建成的砖混建筑，总建筑面积为 4900 ㎡，
共 4 层。设计任务是将原来普通病房楼改造为应
急负压病房楼，初步确定按医疗流程分清洁区、
半污染区、污染区，共设 48 间负压隔离病房。

本项目由于疫情防控需求，具有工期紧（实
际设计施工图周期总计仅 12 天），设计条件受既
有建筑、市政条件、施工、采购等实际条件制约
的特点，同时本项目要求设计与现场施工同步进
行，进一步增加了设计难度。
2. 执行的规范、标准

针对医疗建筑国家、行业及地方出台了众多
的设计规范及标准，新冠疫情期间不同机构、组
织也陆续发布了医疗类建筑暖通相关建设标准、
指南以适应新冠疫情条件下负压隔离病房技术要
求。而目前不同规范对于负压隔离病房的换气次
数、压差等参数的规定及表述存在差异，使得在
操作执行层面需要因地制宜根据实际情况判别、
执行。本项目执行规范、标准的确定主要基于以
下几个方面考虑：

（1）保证结构安全，保证消防、舒适标准不
降低；
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图1 负压隔离病房改造功能分区平面图

表1 医疗类建筑相关主要建设标准
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（2）满足负压隔离病房相关要求以及排放要
求；

（3）满足舒适性（供热、供冷）要求。
因而在本项目设计施工周期（2020 年 1 月 28

日 ~2 月 10 日）主要参照执行以下规范、标准及
指南作为本项目暖通设计依据：
3. 设计要点

本项目为改造项目，一方面暖通设计在满足
隔离病房规范要求的前提下尽可能利用原系统，
故保留原病房楼风机盘管系统，作为房间温度调
节控制的补充。增设机械送风、机械排风的直流
通风系统，控制空气压力从清洁区、半污染区、
污染区依次降低。另一方面，本项目须满足快速
建造要求，以安全可靠、便于快速建造为前提，
选用能源以电力为主，选用设备随时根据招采情
况调整、修改，整个设计过程贯穿于本项目启动、
施工、验收到移交使用全过程。

基于以上改造需求和现状，暖通专业设计重
点从以下几个方面进行改造：

冷热源系统：本楼的空调冷热负荷均由原有
系统负担，增设的通风空调系统设置独立的冷热
源。立足节能，冷热源釆用空气源热泵机组来负
担新增新风负荷。机组单台制冷量为 136kW, 单台
制冷用电量 42kW，制冷工况 COP 值为 3.24W/W，
空调冷水温度 7/12℃；单台制热量为 144kW, 单台

制热用电量 47kW，制热工况 COP 值为 3.06W/W，
空调热水温度 50/45℃，共 30 台机组设于室外地
面（原理图见图 2）。

新风系统：设计初期均配备加热、冷却功能，
新风采用电预热、电极加湿，后期由于现场电力
条件紧张，取消直接电预热，采用空气源热泵热
水供热，以降低电力使用。新风系统按清洁区、
半污染区、污染区分区设置独立直流系统，设变
频调速控制，各层按每个护理单元设置 1~2 套新
风系统，取风口设于北侧本层。清洁区新风经粗、
中效过滤器两级处理，半污染区、污染区新风经粗、
中、高效过滤器三级处理。

排风系统：按清洁区、半污染区、污染区，
分区设置并引致屋面高空排放。半污染区、污染
区的缓冲间、病房按病房设置独立的排风系统，
排风经高效过滤、杀毒，风机设置在排风末端的
污物走廊内，一用一备，并配变频调速装置。医
护走廊增设排风，以方便控制分区压力梯度（原
理图见图 3）。

水系统：考虑严寒地区特殊性，水系统安全性，
采用 25% 乙二醇水溶液水系统。

负压隔离病房末端：送、排风高效过滤风口
与房间充分结合，均设于末端与房间共同组成密
封体，确保污染不扩散。

 
 

图2 空调水系统原理图
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三  传染病医院环境防控问题思考
从目前传染病房设计及改造设计经验来看，

负压隔离病房及传染区、非传染区通风均需要较
高的换气次数来降低感染风险，而较高的换气次
数会导致通风系统的能耗增加；严寒地区冬季室
外温度低的气候特征，使得冬季在通风量基础上
须满足防冻及舒适性要求，新风必须经过加热才
能满足温度需求，因而能耗高成为严寒地区传染
病医院环控的突出问题，有必要对此进行分析研
究，制定针对严寒地区的规范、标准，选择合适
技术措施兼顾疾病防控要求及运行节能要求。
1. 新风加热能耗问题

现行规范针对传染病医院换气次数均较大，
《传染病医院建筑设计规范》GB50849-2014 对换
气次数（新风量）规定：非呼吸道传染病区 3 次 /h，
呼吸道传染病区 6 次 /h，负压隔离病房 12 次 /h。
《医院负压隔离病房环境控制要求》GB/T 35428-

2017 对换气次数（新风量）规定“负压隔离病房
污染区和潜在污染区的换气次数宜 10~15 次 /h，
人均新风量不应少于 40m3/h。负压隔离病房清洁
区的换气次数宜为 6 次 /h~10 次 /h。”较大的换
气次数在冬季须做加热处理以满足室内环境需求，
由此产生的运行费用高。

据此本文计算新风加热能耗选取计算模型条件
为：室内设计温度 20℃，电价取 0.53 元 /kWh，室
内净高 2.6m，室内面积 25m2。比较东北地区主要
城市（沈阳、大连、长春、哈尔滨）在 2 次、3 次、
6 次及 12 次换气次数和对应采暖期条件下，计算
其单位面积新风量、单位面积新风加热量、供暖
季新风加热量和供暖季运行费用（见图 4~ 图 7）。

可以看出随换气次数的增加，单位面积新风
量指标增大，由此带来相应的新风能耗增加显著，
计算模型条件下以沈阳为例，12 次 /h 换气次数负
压隔离病房，供暖季运行费用指标达 711 元 /m2（电

图3   空调通风系统原理图

图4 单位面积新风量指标                                 图 5 单位面积新风量加热量指标
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价取 0.53 元 /kWh 计算），冬季室外计算温度越
低地区，能耗增加越大，由此可见有必要在传染
病医院建设改造过程中选择合适的能量供应方式，
制定相应严寒地区标准规范，根本上保障严寒地
区在不利条件下安全可靠运行，同时降低系统能
耗，因此从系统设计角度建议从以下几个方面解
决：

（1）采用高效供热系统，提高能源利用率；
（2）做好新风、排风的热回收应用；
（3）加强新风防冻措施，最冷季的系统运行

可靠性；
（4）探索严寒地区适用的规范、标准。
 目前设计规范对于空气传播传染病防控，

可使用的控制方法有稀释类、气流组织控制类、
过滤类、温湿度控制类、消杀类等。若将防、控
二者区分，从传染病防护方面考虑，主要是通过
通风手段，采用较大换气次数稀释污染物浓度，
同时考虑合理气流组织方式提高通风效率、降低
感染风险；从传染病控制方面，在空气处理过程
中使用高效过滤、消杀的方式达到控制污染的目
的。

稀释通风目前 Wells-Riley 风险预测模型是较
为公认的感染风险预测方式，它是在 1978 年基于
quanta 的概念提出，利用概率的方法确定空气传
染病的感染概率。Wells-Riley 模型成功预测和验
证了美国纽约州罗切斯顿附近一所郊区小学的麻
疹爆发情况，该方程及改进方程也被广泛预测各
个空气传染疾病的爆发情况 [1][2]。

Wells-Riley 风险预测模型见下式
P=C/S=1-exp(-Iqpt/Q)
式中，C——一次爆发中新产生的被感染人数；
         S——总的易感人数；
         I——感染人数
         Q——房间通风量（m3/h）；
         q——一个感染者的 quanta 产生率；
         p——呼吸通风量（m3/h）；
         t——暴露时间（h）。
quanta 定义为单位时间内，当每个动物吸入 1 

quanta 量的传染源，会有 63.2% 的动物被感染，
即平均感染概率服从 Poisson 分布，不同传染疾病
呼吸通风量及 quanta 产生率见表 2，本文假定病
毒产生率为 12600。

   图 7 供暖季运行费用指标图6 供暖季新风加热量指标                                 

表 2 肺结核、风疹、流感及SARS的呼气通风量及quanta产生率 [3]
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根据以上传染疾病产生率（quanta 值）不同，
在呼吸通风量为 0.6m3/h 条件下，利用风险预测模
型计算不同房间通风量（人数 4 人，人数 40 人）
及不同暴露时间（2.4h，12h）下的感染概率（见
图 8~ 图 11）。

可 以 看 出， 对 于 不 同 传 染 疾 病， 产 生 率
quanta 值变化很大，是影响感染率的决定因素；
暴露时间和房间通风量是影响感染率的主要因素；
个体呼吸通风量亦对封闭空间内感染率有影响，
但变化不大。对于较高 quanta 值的传染疾病，只
要有传染源存在，封闭空间内感染率将很高，仅
靠通风难以解决交叉感染问题，应采用戴口罩、
防护服等方法避免感染；对于较低 quanta 值的传
染疾病，暴露时间、房间通风量亦对封闭空间内
感染率有影响。

因此笔者从传染病防控角度建议应根据不同
疾病传播特性，做相应的模型修正，以此为依据
选择适宜的稀释通风量；在建筑内部引入室内净
化过滤器处有效消杀的理念，明确提出新风换气

图11 通风量1200m3/h（40人）暴露时间2.4h

图 8 通风量120m3/h（4人）暴露时间12h 

图 10 通风量1200m3/h（40人）暴露时间12h

图9 通风量120m3/h（4人）暴露时间2.4h

次数、过滤换气次数在一定范围内的有效替代，
以控制较大通风量带来能耗高的问题；建议结合
目前标准规范，设计平时、疫情两套系统，便于
快速转换。
四、结语

在沈阳第六人民医院改造项目设计中由于经
验不多、时间仓促、认知有限，尤其是改造项目
现场情况更复杂，更受限，有必要以此为经验在
新建医疗建筑中加以应用、完善 , 我院以此经验总
结编制了《应急疫情防控病房设计指南》。

严寒地区的气候特点决定了在高换气次数条
件下能耗高的问题突出，由此反映在医疗建筑，
特别是传染病医院隔离病房在暖通系统设计中需
要因地制宜解决实际问题，有必要在基础理论和
对传染病认知的基础上探索适宜严寒地区气候特
征的标准、规范。因此建议一方面，采用高效供
热系统，提高能源利用率，加强新风防冻措施，
保证最冷季的系统运行可靠性；另一方面，根据
不同疾病传播特性，做相应的模型修正，通过加
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入室内净化消杀手段等效通风量，满足传染病防
控要求同时兼顾系统的节能运行。
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美国医院设计与建设新指南与主要修订内容
刘燕敏

（同济大学，上海 200092）

［摘   要］2018 版《医院设计和建设指南》以三个独立文本颁布，旨在推进住宅医疗与护理、日间医院、
日间手术中心、办公室医疗等，从根本上改变了医疗模式、改革医院体系、改进医疗方式，减少医疗周期、提
高医疗效率、降低非医疗的能耗，以实施“非能源效率”的节能措施。比传统提高“能源效率”的节能途径更多，
节能效果更大，更易取得多赢的局面。

0 前言
美 国 医 院 设 施 指 南 协 会（Facilities Guidelines 

Institute，FGI）是 1998 年成立的非营利性实体，其
使命是建立和促进以共识为基础的指南和出版物，
如著名的《医院设计和建设指南》（以下简称《指
南》），并在研究的指导下提高医疗护理质量。FGI
管理《指南》的发展进程，保护《指南》的知识产权，
并管理资助《指南》发展的研究资金。《指南》每
4 年更新一次。从 2010 年开始，《指南》已将 ANSI 
/ ASHRAE / ASHE 标准 170：“医疗护理设施通风”
纳入，以提供医疗护理设施的通风要求。不同的是，
2014 版的《指南》分为 “医院与门诊设施设计和建
设指南”和“住宅建筑医疗、护理和辅助设施设计
和建设指南” 两个独立文本。这里的住宅建筑涉及
养老院和其他长期护理设施。这是因为住宅护理和
临终关怀设施，辅助生活设施和独立生活环境，以
及非住宅辅助设施（成人日托设施，健康中心和门
诊康复中心）在美国得到了极大发展。

最新的 2018 年版《指南》以三个独立的文件发

布，即“医院设计和建设指南”，“门诊设施设计
和建设指南”和“住宅建筑卫生，护理和辅助设施
设计和建设指南”。ASHRAE 170-2017 版“医疗护
理设施通风”，已作为该版《指南》的第 3 部分纳入（见
图 1）。所指的门诊设施（Outpatient Facilities）包
括日间医院、日间诊所、日间手术中心等，并涵盖
小型诊所，以及大型医疗建筑中的多种临床服务，
如独立影像、办公室医疗、手术单元等。2008 版“门
诊设施设计和建设指南”形成独立文本的目标是为
医疗环境提供设施框架，以支持其发展的足够灵活
性，并以支持门诊病人和门诊设施人员的独特需求。
近年来，门诊设施中提供的服务已经迅速发展和扩
展，以前仅在医院中执行的许多医疗过程和操作，
现在通常在门诊环境中进行。这次修改澄清了这方
面的要求，允许设计的一些灵活性，以支持长期发
挥作用的设施的开发。医疗保险也推动了门诊设施
的这种服务变化，扩展了更多种类的门诊医疗设施，
也满足了市场需求。

《指南》提供的是设计和建造新建和改建的医

图1  最新的2018年版《指南》
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疗保健设施的最低共识要求。最低要求值难以定义，
也会随时间变化，唯一现实问题降低建设成本与运
行费用。但在许多情况下，医疗护理机构需要超过《指
南》规定的这些最低要求值，以满足临床或工作人
员对安全、有效的医疗环境控制的需求。这些最低
要求值仅供政府职能部门与权威机构对医疗护理机
构功能的认定基准，而非最佳设计值。从 2018 年开
始， FGI 还计划出版一系列出版物，将会以白皮书，
论文，案例研究，咨询意见，报告清单等形式出版。
这些出版物被称为“超越基准（即指南的最低要求）”，
旨在支持和扩展《指南》中公布的最低设计要求。
这些主题包括详细讨论《指南》要求及其应用方法，
研究支持指南要求，研究或其他循证的最低要求建
议，最佳实践、节能运行以及改变医疗机构设计的

实践趋势。如最近出版的有：《复合手术室设计基
础》，《使用情景规划预测医疗保健的未来》，《设
计精神病院的常见错误》等等，帮助设施管理人员
和设计人员了解医疗护理领域中进展，使设施更安
全、有效，并改善临床结果。声学建议审查委员会
（APRC）审查了《指南》中现有的声学标准与要求，
并对相关的声学要求进行了修订，更新，澄清并提
供了统一的设计标准。
1 《指南》的主要修订与关注点
1.1 手术室方面的主要修订

1.1.1 操作室的新分类

原《指南》是依据美国外科学会按麻醉类型进
行手术室分类（见表 1）。

现《指南》是基于手术的侵入性程度、患者承

表1    原《指南》的手术室分类

受的潜在感染风险水平、使用的镇静剂类型、房间内
的工作人员数量和使用设备的最小净空要求来进行
手术操作室分类（见表 2）。使进行医疗操作的用房
类型要求的定义和应用保持一致。也决定了医疗操作
用房的大小、饰面和其他基础设施要求。这 3 类用房
分别为：

1 级用房（见图 2）。检查与治疗室（Exam or 
treatment room） 进 行 非 侵 入 性 操 作（Non-invasive 
procedures）。一般只需要 4 次换气，如用于未确诊
的胃肠道症状，呼吸系统症状或皮肤症状的患者使用
的检查室，则需要 6 次换气。无压力控制要求。

2 级用房（见图 3）. 操作室（Procedure room）
进行经皮操作（percutaneous procedures）。为原《指南》
的 A 级手术室，或也可称为一般手术室。所谓经皮
手术是指皮肤被穿刺或切口穿透的操作，该切口不会
比皮肤或皮下空间更深，并且可能涉及引入导丝和导
管和 / 或插入留置的异物（临时或永久性），如植入
支架、临时下腔静脉（IVC）滤器、主动脉瓣等，对
患者可以实施有意识的，最小的，或者局部麻醉。可
以再分为有麻醉管理与没有麻醉管理的两类操作室。
操作室需要 15 次换气，其中 3 次新风换气，有正压
控制要求。

3 级用房（见图 4）。手术室（Operating room）
为原《指南》的 C 级与 B 级手术室。是进行侵入性
操作（invasive procedures）场所，如需要进入或打
开无菌体腔，插入一个内植的异物，切除和移植覆
盖烧伤者全身 20% 以上面积的皮肤，或不作为一个
开放手术开始，但有风险，在需要时由医生决定转
换到一个开放的手术。手术室需要 20 次换气，其中
4 次新风换气。要求主送风装置集中设置在病患和
手术小组的上方，送出单向、垂直向下的非诱导气流。
主送风装置的送风面每一边应均比手术台面至少多 
305 mm。并要求在手术部内进行有序的梯度压差控
制。

《指南》在手术部内定义了限制区和半限制区。
类似于我国 GB50333-2013《医院洁净手术部建筑技
术规范》规定的洁净区与非洁净区。限制区是手术
部里半限制区域内的指定区域，手术室应位于限制
区，只能通过半限制区进入。进出受限主要是为了
支持高级别的无菌控制，而不一定出于安全目的。
限制区内的交通仅限于授权人员和患者。限制区内
的人员必须穿外科服装并遮盖头部和面部毛发。需
要打开无菌物品或刷手的人员可能在的场所，需要
戴口罩。操作室可以设置在半限制区，可以从半限

级别	 适宜手术定义 

C级 手术室	 需要全身或大面积局部麻醉及生命机能维持设备的大型手术 

B级 手术室	 使用口服的、注射（非肠道）的或静脉的镇静剂或在止痛剂或游离药物的小型或大型手术 

A级 手术室	 术前不使用镇静剂，仅在表面、局部或部位麻醉下的小型外科手术，不包括静脉、脊髓及硬脑膜上

需要 B级 或C 级的手术。 
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制区或非限制区直接进入。检查与治疗室与麻醉后
监护病房（PACUs）则位于非限制区。手术部只要
求设置更衣室或休息室，不要求直接通向限制区。
1.1.2 不同类型操作室的尺度

《指南》还规定了医院不同类型操作室的尺度
（见表 3），并考虑其净空（见图 4 与图 5）。
1.1.3 规定了手术室内“功能区”

《指南》规定了各种“功能区”，便于分类控制。
“无菌区”是手术室内围绕患者的切口周围的

区域。“无菌”术语意在不存在有害的微生物。除
了要求医务人员在刷手后戴无菌手套才能进入无菌
区，所有进入这无菌区域的物品都要求无菌。在无
菌区里的手术台、手术器械桌以及使用的特殊装置，
在每一次使用前必须洁净、无菌。X 射线仪、外科

表2    现《指南》的医疗操作用房分类

图2 检查治疗室                        图 3  操作室                              图 4  手术室
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显微镜和其他难以清洗的物品都必须包裹无菌塑料
布来维持其无菌。麻醉师或助理麻醉师应停留在无
菌区外，用隔层把他们与无菌区隔开。如一间 20 
ft×20 ft（6096mm×6096mm）的住院手术室面积为
400 ft2 (37.2 m2)，要求手术台两侧与脚部各延伸 3 ft

（915mm）形成的无菌区域。
“循环通道”是无菌区两侧各延伸 3 ft（915mm）

及脚部延伸 2 ft（610mm）形成的空间。
“设备移动通道”是循环通道两侧各延伸 2 ft 6 

in（762mm）及脚部延伸 2 ft（610mm）形成空间。

表3    医疗操作用房类型、最小净面积与净空

图5 住院手术室内分区                                              图 6  门诊手术室内分区
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“麻醉工作区”是在手术台头部需要设置 8 
ft×6ft（2440mm×1830mm），麻醉工作区后部是麻
醉师与助手走动区域（见图 5）。

至于门诊手术室分区，只是没有设备移动通道，
其他都是相同的（见图 6）。
1.1.4 术前和术后患者护理空间

现《指南》修订了术前和术后患者护理区域，
以便更灵活地配置这些区域。尽管这些空间也已标
准化，医院和门诊设施的术前和术后病人护理区的
新要求如下。

第一、形成独立区域，为每个区域定义了最小
的患者护理空间 :

•	 术前区域——每间手术室 , 一般手术室或影
像的房间配一间患者护理空间。

• 第 1 阶段复苏，麻醉后护理单元 (PACU)——
每间手术室或 3 级影像室配一间患者护理空间。

• 第 2 阶段复苏——每间手术室，2 级或 3 级
影像室配一间患者护理空间。

第二、可以形成组合区域。医院可以将所有患
者护理站，术前、第 1 阶段复苏、第 2 阶段复苏这
3 个区域组合到一个区域。如果选择组合区域，则

必须满足组合区域中最严格的区域要求。组合到一
个区域的好处可允许直接进入半限制区，而不必穿
过非限制的公共走廊（仅适用于第 1 阶段），可提
高这三个区域合并后的灵活性和效率。此外，当仅
组合术前和术后患者护理区域时，每个医院手术室、
操作室、2 级或 3 级影像室至少需要 2 个患者护理
区域（站）。

为使手术室能随时尽快自净到设计状态，要求
在手术室通风空调系统的持续运行。允许手术室在
不使用时可以减少换气次数以维持其对外正压和室
内无菌状态，并规定了不使用状态时的最低换气次
数：通常手术室可以减少到 8 次 /h，特殊用途手术
室减少至 9 次 /h。
1.2 影像室方面的主要修订

影像室是提供成像服务的房间。根据影像室可
用于诊断，治疗或侵入性操作。现《指南》采用了
新的影像室分类系统。分类取决于所执行的操作类
型和患者安全所需的支持程度，分类中删除了介入
影像，并将核医学纳入影像服务要求。影像室新分
类系统见表 4。现《指南》规定的影像室相关的用
房的尺度，是侧重于最小净空，而不是规定最小用

表4   影像室分类系统
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房面积。因为影像设备更新很快，规定最小净空而
非最小用房面积，以使这些用房的设计和布局更容
易适应新技术和设备的变化。

独立实体的屏蔽控制室
2 级和 3 级的影像用房应该有一个独立实体的屏

蔽控制室，所有类型的影像室的大小取决于房间内使
用的设备周围的最小净空和制造商的安装、服务和维
护建议。对于门诊影像设施，要求每三间 1 级影像室
至少提供一个患者护理空间，以便患者接受现场实验
室的工作或注射非放射药物造影剂的制剂。
1.3 病房方面主要修订

现《指南》规定在新建的建筑中重症监护病房，
除 NICU（新生儿重症监护病房）外，所有重症监
护病房都应是单病房。单病房的最小面积 200 ft2 
(18.6 m2)。进行改建的单个患者使用的病房或隔间
情况可以例外，最小净面积可为 150 ft2 (13.9 m2)。
不允许在重症监护病房内设置有开放水面（没封闭），
以避免水源性感染。

1.4 医疗区的无菌处理设施

2014 版《指南》将一室无菌处理作为医疗区的
无菌处理设施（或卫星无菌处理设施）的最低要求。
考虑到在无菌处理区域保持污染到清洁工作流程的
重要性，指南修订委员会以及感染预防专家确定最
低要求应是两室无菌处理设施，包括去污室和洁净
工作室。2018 年版的《医院指南》和《门诊指南》
为设计无菌加工设施提供了新的指导，支持临床人
员遵守手术器械清洗、去污和消毒的专业实践指南。
只是对于使用小型台面消毒器进行有限的工作流程，
允许使用一室无菌处理设施作为例外。但是，无论
是两室或一室无菌处理设施，该设施必须支持从污
染到清洁的单向交通流程，并要求提供存放清洁器
械的空间。 
1.5“大尺度患者”的新要求

美国三分之二的人是超重或肥胖，确保设施中
有足够的承重的升降机，足够大的床和椅子，以及
足够宽的门道和净空，以适应实施减肥的疗程。考

图7大尺度患者要求的间距      图 8大尺度患者门幅要求            图 9大尺度患者如厕要求

虑到患者的自身因素，现《指南》用 “大尺度患者”
替代“肥胖症”，包括“肥胖临床定义”。 “患者
尺度”主要从患者体重、 体重在全身的分布以及患
者身高来确定。为满足在整个医疗护理设施中为大
尺度的患者提供医疗服务的需要，规定了大尺度患
者的容纳设备、护理人员所需的间距与净空距离，
和更大容量的患者升降机（见图 7 ～ 9）。以及确
定大尺度患者的住宿需求。
1.6 性侵犯法医检查室的设计要求

性侵犯法医检查室（SAFE）虽然不是医院的服
务要求提供，但《指南》详细说明了设计要求。规
定该空间应包括符合单病室检查的要求，内设盆腔
检查床 / 台，个人厕所和淋浴。用于法医收集物和
实验室用品的可上锁存储区，以及方便的咨询室，
家庭咨询室，辅助服务和执法区。
2. 结语

美 国 医 院 设 施 指 南 协 会 长 期 与 ASHRAE 和

ASHE 合作，是美国能源之星的合作伙伴。所编写
的《指南》不仅仅从传统的提高“能源效率”的思
路去节能，如降低手术室换气次数与末端过滤器效
率等。2014 版《指南》将住宅医疗、护理分离出去。
2018 版《指南》又将门诊设施（包括日间医院、日
间诊所、日间手术中心、办公室医疗等）独立。意
在推进“去机构化（Deinstitutionalization）”。从改
变医疗模式、改革医院体系、改进医疗方式等医疗
根本上去简化了流程化管理模式、减少医疗周期、
提高医疗效率、降低非医疗的能耗，尽可能将住院
设施资源留给更复杂和紧急情况下更需医治的患者。
对此我们称之谓提高“非能源效率”的节能措施，
这往往比“能源效率”的节能途径更多，节能效果
更大，会取得多赢的局面。《指南》拓宽了我们在
医疗领域节能的思路，提供了良好的节能实践。这
对我国医院设计、建设有较大的指导意义与工程应
用价值。
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基于 CFD-PBM 研究单纤维捕集细颗粒的
动力学特性

张俪安，刁永发，楚明浩，贾中坚

（东华大学环境科学与工程学院 ,上海 201620）

［摘   要］为了考虑粉尘颗粒在常规流场中运动时碰撞与团聚，基于 CFD-PBM（Population Balance Model）
对 PM2.5 以下 (0.5~2.5μm) 以及以上（2.5~5.0μm）两个粒径段范围内颗粒的捕集进行数值模拟研究，将 CFD-
PBM 与 CFD-DPM（Discrete Phase Model）计算结果同时与 Davies 经验公式对比，研究结果表明，单纤维捕
集过程中存在明显的颗粒团聚过程。通过考虑粉尘颗粒的碰撞团聚，在捕集效率方面，对于 PM2.5 以下的颗粒
使用 CFD-PBM 模拟方法可显著提高模拟的精准性，而对于 PM2.5 以上的颗粒，两种模拟方法精准性一致，当
v=0.1m/s，0.5μm dp 5.0μm，基于 CFD-PBM 数值模拟计算可使误差由原来的 16.14% 降低到 4.500%，当
dp 3.0μm，单纤维捕集模型中的粉尘颗粒几乎不发生碰撞和团聚 ；在过滤压降方面，速度一定时，体积分数
越大，颗粒碰撞团聚越强，过滤压降随粒径变化幅度越大。

［关键词］PBM ；单纤维 ；颗粒碰撞 ；捕集 ; 团聚

0 前言
随着近几年我国工业的快速发展，环境问题日

益严重。尤其是直径小于等于 2.5μm( 简称 PM2.5) 的
细颗粒物，由于数量多、沉降速度较慢、比表面积
较大、可作为其它污染物的载体 [1]，会对人体呼吸道、
心血管以及中枢神经系统等造成严重危害。因此，
国内外对纤维捕集粉尘颗粒进行了大量的研究。在
研究过程中，大部分基于 CFD-DPM 方法，利用欧
拉 - 拉格朗日 (Eulerian-Lagrangian) 计算微细颗粒物
在过滤介质中的运动特征 [2-4]，在计算中忽略颗粒与
颗粒之间的相互作用。离散单元法 (Discrete Element 
Method，DEM) 是分析求解复杂的离散系统运动和力
学问题的一种数值方法，可以描述颗粒间的碰撞和
团聚行为 [5-8]，弥补 CFD-DPM 模拟方法存在的不足。
但是利用 CFD-DEM 在流场中耦合计算时由于两软
件之间需要传递流场与颗粒受力信息，直接导致运
动量大，运算时间周期较长 [9]。

而 对 于 CFD-PBM 方 法 是 在 传 统 欧 拉 - 欧 拉
(Eulerian-Eulerian) 双流体模型的基础上加载群体平
衡方程，可以很好的研究粉尘颗粒在流场中的碰撞
团聚情况 [10-11]。但是，在纤维捕集颗粒领域利用该
方法的却鲜有研究。同时，基于 CFD-PBM 中计算
单纤维捕集选择湍流团聚核的合理性分析包括：(1)

基金项目：国家重点研发计划项目 (2018YFC0705300);
中 央 高 校 基 本 科 研 业 务 费 重 点 项 目
(2232017A-09)
中 央 高 校 基 本 科 研 业 务 费 专 项 资 金、
东 华 大 学 研 究 生 创 新 基 金 资 助 (CUSF-
DH-D-2020067)

整体的袋式除尘器宏观尺度下，袋式除尘器内部是
复杂的三维湍流流场 [12]，穿过纤维过程中必然存在
颗粒的无序碰撞，在碰撞后受范德华力的作用发生
湍流团聚。基于实际情况，在计算方式上单纯的用
层流计算是存在误差的；(2) 假定颗粒在单纤维捕集
过程中是层流运动，根据湍流团聚的定义，流体扰
动引起颗粒受力不均产生速度差异，使得颗粒受流
场作用产生局部富集或径向速度差异，此时颗粒在
流场中做不规则运动，颗粒运动轨迹交叉碰撞增多，
产生团聚 [13]，其核心是颗粒碰撞后受范德华力的团
聚，因此在数值计算单纤维捕集过程中，若考虑颗
粒之间相互作用，即碰撞团聚，采用湍流团聚核是
合理的。

在利用数值求解颗粒群平衡方程 (PBM) 时，其
主要方法分为分区法、Monte Carlo 法以及矩方法 [11]。
分区法由于具有计算量较小、计算精度高、子区间
划分灵活、容易实现群平衡方程和双流体控制方程
耦合求解等优点，成为现在群体平衡方程的主流求
解方法 [14]。因此，文中基于 CFD-PBM 方法，利用
分区法进行求解，对单纤维捕集粉尘颗粒进行了数
值模拟，将 CFD-PBM 与 CFD-DPM 计算结果同时与
Davies 经验公式对比，目的在于选取合适的模拟方
法以保证模拟的准确性，为后续开展纤维捕集颗粒
捕集的数值模拟有一定的指导意义。
1 数值计算方程
1.1 多相流模型

多相流模型采用欧拉 - 欧拉双流体模型，连续
性方程和动量方程如下 [15]：
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(1)
 

(2)

式 中：∇ 为 哈 密 顿 算 子； ρ 为 流 体 的 密 度，kg/
m3；ε 为体积分数项；v 是流体的速度，m/s； p 为

计算单元的压力，N；τ 为流体黏附性应力张量；g

为重力加速度，m/s2；F 为网格单元内受到的综合作

用力，N。
1.2 颗粒群体平衡方程

颗粒的团聚可以用粒子的聚并的动力学方程
（General Dynamic Equation，GDE）来进行描述，即
聚并动力学方程如下 [16]：

 
(3)

式中： ( )tn ,υ 为 υ 体积为的粒子在 t 时刻粒子数
目浓度分布函数，1/m3； ( )tuu ,,−υβ 表示 t 时刻
体积分别为 u−υ 和 u 粒子间的聚并系数，m3/s；

maxυ 、 minυ 分别为所研究颗粒物体中粒子体积的最
小值和最大值；等式右边第一项表示因团聚而生成

体积为 的新颗粒数；1/2 表示在颗粒一次团聚事件

时同时有两个颗粒参加；第二项表示因团聚成更大

的颗粒而消失的体积为 υ 的颗粒数。
1.3 单纤维捕集效率计算公式

基于 CFD-PBM 效率计算公式：
 

(4)

式中：η  是捕集效率，%；Vin 为进口颗粒总体积，
m3；Vout 为出口颗粒总体积，m3；
1.4 单纤维捕集实验关联式

1.4.1 纤维介质压力损失

压力损失是过滤介质的重要参数，一般表示为

填充率α 、入口风速 v、空气动力粘度 µ 、过滤介
质厚度 d 和纤维直径 df 组成的函数 [17]。

(5)

1.4.2 纤维捕集效率经验公式

对于单纤维捕集效率经验公式如下所示 [18]：
 

(6)

式中：η 是捕集效率，%；Rp 是颗粒直接碰撞
系数；St 为斯托克斯数。
1.5 湍流聚并核函数

StK 是一个表征颗粒在流体中悬浮状态的无量纲
参数，其含义为空气动力学反应时间与流体特征时
间尺度的比值，对于 StK 而言，根据颗粒的惯性可分
为 3 种类型颗粒 [19]，即零惯性颗粒（StK → 0）[20]、
有限惯性颗粒以及无限惯性颗粒（StK →∞）[21]。其
数学表达式为：

 
(8)

 

式中： pτ 是直径为 dp、密度为 pρ 的颗粒的
弛豫时间尺度； fρ 为流体的密度，kg/m3；dp 为颗
粒的直径，μm；µ 为流体的动力黏度，Pa•s；ν
为流体运动黏度，m2/s；ε 表示湍流耗散率，m2/
s3； Kτ 为湍流的 Kolmogorov 时间尺度；L 为湍流的
Kolmogorov 长度尺度。

经过计算通过计算可知 StK 的数值趋于 0，根据
Saffman 和 Turner 所提出的零惯性颗粒湍流模型来进
行描述，颗粒湍流聚并核函数为 [20]：

 
(9)

 
 
 

式中： Tς 表示颗粒之间实际发生的碰撞次数
与理论上发生碰撞的比例，即聚并系数；ε 表示湍

流耗散率，m2/s3；µ 为流体的动力黏度，Pa•s；ν
表示气体的运动黏度，m2/s；di 和 dj 表示两颗粒的
粒径，μm；H 为 Hamaker 常数。
2 边界条件

图 1 为单纤维捕集颗粒计算区域及边界条件示
意图，边界左侧为速度入口 Velocity-inlet，空气粘
度 为 18.3×10-6m2/s， 空 气 密 度 为 1.225kg/m3， 右
侧为压力入口 Pressure-outlet，其它面设置为对称边
界条件，纤维表面采用无滑移边界条件，流场的范
围为 240×120×80μm，符合填充密度 α=df

2/h2 在
0.6%~30% 的范围 [18]。纤维直径为 15μm。颗粒生
成面产生的颗粒随气体一起运动在聚并区域发生聚
并被单纤维捕集，颗粒密度为 2500kg/m3，数值计算
时，时间步长为 2e-06s，总计算步长为 2000 步，时
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长为 0.004s，表示范德华力大小的 Hamaker 常数取
4e-20J[22]。

对颗粒群平衡方程 PBM 采用分区算法，初始
颗粒分布为单分散相体系，如表 1 所示，以 1.0μm

颗粒为例，将颗粒群大小划分为 8 个子区间，Ratio 
Exponent 数值取 1.0，在每个子区间内对群体平衡模
型进行积分即可得到一系列离散的方程，表 1 为各
尺寸颗粒的体积分数：

 

240µm120µm

80µm

对称边界

纤维

压力出口

速度进口 15µm
h df

图1 边界条件及数值计算模型

表1 各尺寸颗粒的体积分数VF(Volume Fraction)

3 网格独立性检验
为了去除网格数量对数值模拟计算准确性的影

响，对模型进行网格独立性验证，计算不同网格密
度下的压力损失，数值模拟计算如图 2 所示，当网
格数为 14 万、55 万、90 万左右时，单纤维模型结
构的压力损失随入口风速的变化规律是一致的，且
与压力经验公式（5）对比误差都在 5％的范围内。
根据网格数量和误差综合 [23] 考虑选取 55 万的网格
用于数值模型的计算。

4 数值模拟结果
4.1 基于 CFD-PBM 对单纤维捕集颗粒的数值模拟

图 3 为单纤维模型捕集作用时，模型出口不同
时刻各颗粒粒径段数浓度变化曲线，由图可知，在
单纤维捕集模型中是存在着粉尘颗粒的碰撞与团聚，
随着时间的增加，粉颗粒的团聚效果越来越明显，
粉尘颗粒在流场的作用下碰撞后受范德华力的作用
发生团聚，粒径逐渐向大颗粒偏移，当时间 t ≥ 2.4e-
03s 时团聚效应达到稳定，即在单纤维模型中时间 t
达到 L( 沿入口方向的单纤维模型长度 )/v( 过滤风速 )
时，可达到团聚稳定临界时间。

图 4 为不同体积分数下单纤维对粉尘颗粒捕
集 效 率 关 系 图。 基 于 CFD-PBM 模 拟 时， 前 提 控
制颗粒体积相相同，由于颗粒碰撞概率与粉尘体
积分数有直接关系，因此在数值模拟计算时计算
了 VF=0.005680、0.01420 体积分数，以保证模拟结
果与 Davies 经验公式的吻合，该步骤与基于 CFD-
DPM 在数值模拟时要确定入口通入的颗粒数原理相
同。如图所示，在不同体积分数下，单纤维捕集粉
尘颗粒效率随粒径的增长规律和趋势完全相同，当

图2 网格独立性检验

 平均粒径 m 体积分数% 颗粒体积分数 VF 
Bin-0 5.040e-06 0 0 
Bin-1 4.000e-06 0 0 
Bin-2 3.175e-06 0 0 
Bin-3 2.520e-06 0 0 
Bin-4 2.000e-06 0 0 
Bin-5 1.587e-06 0 0 
Bin-6 1.260e-06 0 0 
Bin-7 1.000e-06 100 0.01420/0.00568 
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v=0.1m/s，VF=0.01420 时，基于 CFD-PBM 计算结果
误差在 5% 范围内。
4.2 基于 CFD-PBM 以及 CFD-DPM 两种模拟方法对

比

图 5 为两种数值模拟方法下捕集效率对比图，
如 图 所 示， 基 于 CFD-PBM 和 CFD-DPM 两 种 模
拟 方 法 对 PM2.5 以 下 (0.5~2.5μm) 以 及 PM2.5 以 上
(2.5~5.0μm) 两个粒径段颗粒进行对比。结果表明，
对于 PM2.5 以下粒径，基于 CFD-PBM 模拟方法可显
著提高模拟精准性，而 PM2.55 以上颗粒，两种模拟
方法精准性一致；当 v=0.1m/s，0.5μm ≤ dp ≤ 5.0μm
时，数值模拟计算结果误差由原来的 16.14% 降低到
4.500%。当 v=0.1m/s，dp ≥ 3.0μm，两种模拟结果
得到的捕集效率曲线几乎重合，说明此时颗粒几乎
没有发生碰撞和团聚，这是因为，当体积分数一定
时，粉尘粒径越大，单纤维模型中粉尘颗粒数越少，
颗粒碰撞的几率减少；而对于 CFD-PBM 方法下计
算的压降，如图 6 所示，由于入口体积分数，速度
一定时，过滤压降随粒径增长变化较小，且两种入

口体积分数下过滤压降变化幅度分别为 19.84%，
11.98%，3.752%，体积分数越大，颗粒碰撞团聚越强，
过滤压降随粒径变化幅度越大。
 5 结论

（1）在单纤维捕集模型中随着时间的增加，粉
尘颗粒的团聚效果越来越明显，粉尘颗粒在流场的
作用下碰撞后受范德华力的作用发生团聚，粒径逐
渐向大颗粒偏移，在单纤维模型中时间 t=L/v 时，可
达到团聚稳定临界时间。

（2）在捕集效率方面，对于 PM2.5 以内的颗粒
CFD-PBM 模拟方法可显著提高模拟的精准性，而对
于大于 PM2.5 的颗粒，两种模拟方法的精准性一致，
当 v=0.1m/s，0.5μm ≤ dp ≤ 5.0μm 时，数值模拟
计算结果误差由原来的 16.14% 降低到 4.500%；当
dp ≥ 3.0μm 时，单纤维捕集模型中的粉尘颗粒几乎
不发生碰撞和团聚。

（3）在过滤压降方面，对于 CFD-PBM 方法下
计算的压降，由于入口体积分数不变，速度一定时，
过滤压降随粒径增长变化较小，且两种入口体积分
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数下过滤压降变化幅度分别为 19.84%，11.98%，
3.752%，体积分数越大，颗粒碰撞团聚越强，过滤
压降随粒径变化幅度越大。
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0 前言
本文的研究想法来自作者 2014 年 10 月住院期

间了解到目前从事手术的医护人员患癌症的病例有
上升趋势，而且是进行手术的各科室医护人员都存
在并发生的问题。因此，想到近年来手术医疗器械
介入手术过程是否加大手术过程的污染物发生量，
首当其冲是具有部分致病性颗粒污染物（烟、液体
颗粒物等）。目前手术室设计和保障措施造成人们
的潜意识认为手术室是一个绝对洁净空间，有研究
表明 85.0 % 的受访医护人员认同手术室是绝对洁
净空间 [1]。但并非如此，近年外刊也有报导，使用
高频电刀、激光刀或超声手术刀时组织被摧毁、消
融和分解，从而导致在空气中悬浮着大量的微细颗
粒 [2]。

查看文献可知，我国的医院手术室是严格按照
有关标准规范进行洁净手术部工程的设计、施工和
验收 [3]，但在医院洁净手术室的气体洁净技术措施
上还差异性比较大 [4]，在对某洁净手术室空间连续 3
年的环境的空气质量监测给出尘埃颗粒物在手术区
（距离地面 0.8 m 的高度）合格率不足 50%[5]，并认
为主要原因是未按规范 [6] 进行高效过滤器的及时更
换。从许多文献来看，医院洁净手术室空气质量的
保障多从洁净空调的气流组织 [7]、消毒净化 [8-9] 技术
手段来进行研究和分析。

因此，从 2015 年开始，本课题组与上海某医
院合作开始针对手术室手术过程颗粒污染物产生状
况进行调研、测试、分析。据美国职业安全与健康
管理局（OSHA）统计报告显示，每年大约有 50 万
人暴露于手术烟雾当中，其中包括护士、麻醉师、
外科医生、患者等 [10]。手术烟雾造成手术室人员产

医院洁净手术室手术过程颗粒物污染物的
测试及分析

沈恒根 1，吴   军 1，朱英坚 2

（1. 东华大学，上海 201620；2. 上海交通大学医学院附属新华医院，上海 200092）

［摘   要］外科手术中的阵发性烟雾危害医务人员的健康，致使洁净手术室实际上并不洁净。文章测试不
同手术条件下及不同部位手术烟雾中颗粒物的浓度，分析手术烟雾颗粒物粒径分布规律特征。手术台附近手术
区和呼吸区的 PM2.5 和 PM10 浓度约为规定值的 3 倍，但三种手术均符合公共区 PM 浓度的要求。三种手术刀产
生的烟雾在呼吸区的粒径为 0.30 ~ 2.50μm。超声刀产生的手术烟雾导致手术区 PM10 浓度中位数最高。

［关键词］手术烟雾 细颗粒物 测试研究 分布特征

生眼睛和黏膜发炎、头痛等症状，长期暴露于手术
烟雾能够增加患癌的几率 [11]。手术种类，手术刀的
种类，靶组织的病理学等对手术过程中产生阵发性
的颗粒物污染物特性具有重要影响 [12-14]。手术中使
用电切或电凝时， 均可产生大量的可吸入颗粒物，
且 95 % 的颗粒物粒径在 0.30~5.0 μm 之间。颗粒
物的质量浓度表征着人体对颗粒物的暴露量，而
计数浓度主要是反应不同粒径微细颗粒物直接侵
入人体呼吸道，从而在肺部沉积的数量 [15]。现有
洁净通风系统净化装置长期使用失效致使手术环
境污染 [16]。人们容易忽略的是不同种类手术在手
术刀作用下产生手术烟雾射流致使医护人员吸入，
然而普通外科口罩仅仅只能滤过大于 5 μm 的颗
粒，即使佩戴口罩条件下，颗粒也可轻易地被医
护人员与病患吸入。
1 测试环境及控制参数

本次试验是以上海市某医院百级层流洁净手术
室为试验对象，见图 1。手术室体积大小为 6.3 m × 
5.1 m × 3.0 m；送风口处于吊顶正中间（2.6 m×2.4 
m）；每边侧墙距地面 0.1m 各布置一个百叶回风口
（4.8 m × 0.8 m）；手术台位于房间中间（1.8 m × 
0.6 m × 0.8 m）, 见图 2。在不妨碍手术操作流程条
件下，依按规范 [17] 要求测点分别对手术过程中手
术台侧测试点 a（操作区，距手术台面高度 0.2 m ~ 
0.4 m）、点 b（呼吸区 , 距手术台面高度 0.8 m ~ 1.2 
m）和手术台外环境区域点 c（公共环境，距手术台
2 m 以外）颗粒物浓度进行监测，测点布置见图 1。
手术室温度 24.6 ± 1.3 ℃，相对湿度 46.7 ± 1.2 %，
手术时间均选取 2.5 小时。本次试验在点 a（手术操
作区）、点 b（手术呼吸区）分别设置德国 Grimm
公司的便携式气溶胶光学粒径谱仪探头，点 c（公
共环境区）设置美国 TSI 公司的便携式大气粉尘基金项目：国家重点研发计划“工业建筑污染物净化除尘

关键技术与装备研究”（2018YFC0705305）
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监测仪，具体参数见表 1。为了避免干扰医护人
员操作，所有探头固定在靠近手术台一定高度上
医疗设备装置上，因为同一医疗小组成员在相同
手术环境下暴露在手术环境下风险没有显著性差
异 [18]。依据 GB3095-2012“环境空气质量标准”

试结果及分析

试验分别测试用相同超声刀进行两种不同手术
时不同测点微细颗粒物计重浓度随时间变化特征，
手术时间均为 09:00 ~ 12:30，见图 3。统计结果表明
前列腺癌症（方差 s2=18.06）手术三处测点 a,b,c 阵
发性微细颗粒物计重浓度均高于甲状腺癌症手术（方
差 s2=12.15），且前者数据波动性明显。前列腺癌
手术与甲状腺癌症手术测试点 a（呼吸区）PM2.5、
PM10 分布变化规律分别见图 3A 与图 3B，两种手术
烟雾在医生呼吸区位置处 PM2.5 与 PM10 变化趋势相
近，且二者计重浓度无显著性差异（p < 0.001）；
对 PM10/PM2.5 的比值拟合发现趋近于 1，表明医生呼
吸区域大部分为 PM2.5 微细颗粒物，或手术室顶部洁
净气流的下送作用，致使测试点 a（呼吸区）PM2.5

计重浓度急剧上升后便很快下降，致使医护人员短

图1 上海市某医院百级层流洁净手术室        图2医院洁净手术室仪器测点布置图

表1试验仪器参数表

规定，PM2.5 浓度均值 < 35.00 μg/m3 满足空气洁
净要求，PM2.5 浓度均值 < 75.00 μg/m3 满足人员
健康要求。
2. 测试结果与分析
2.1 不同种类手术过程中颗粒污染物计重浓度测

暂直接吸入侵入肺泡，危害身体健康 [19]。前列腺癌
手术与甲状腺癌症手术测试点 b（操作区）PM2.5、
PM10 分布变化规律分别见图 3C 与图 3D（p < 0.001），
PM2.5、PM10 出现峰值次数增多且波动幅度较大；对
PM10/PM2.5 的比值拟合稳定在大于 1 的数值，表明操
作区主要为 PM10 较粗大颗粒物，可能由于距刀口处
较近，手术部位局部区域阵发性颗粒物存在大量的
细胞碎片 [20]。前列腺癌手术与甲状腺癌症手术测试
点 c（公共环境区）PM2.5、PM10 分布变化规律分别
见图 3E 与图 3F，发现手术过程中手术台以外公共
区域环境 PM2.5 浓度均低于 35.00 μg/m3，表征在手
术过程中手术台以外公共环境区域浓度符合洁净环
境控制要求。
2.2 不同手术刀下手术室环境颗粒物浓度变化特征

探究手术刀种类对手术过程中阵发性颗粒物浓

 

序号 仪器名称 品牌型号 数量 精度 测试范围（μg/m3） 粒径范围（μm）

1 便携式气溶胶光学粒径谱仪 Grimm1.108 2 ±2% 10-1 ~ 105 0.3 ~ 20

2 大气粉尘监测仪 TSI8530 1 ±5% 10-3 ~ 4×102 0.1 ~ 10
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度变化特征。保证手术测试环境不变，测试时间为
13:00 ~ 15:30，统计分析电刀、激光刀、超声刀三种
情况下手术阵发性颗粒物 PM2.5、PM10 计重浓度箱线
图，见图 4。测试点 a（呼吸区）PM10、PM2.5 计重浓
度箱线图分别见图 3A 与图 3B，电刀、激光刀、超声
刀手术致使 a 点微细颗粒物 PM10 计重浓度中位数分别
为 116.4 μg/m3，121.2 μg/m3， 43.23 μg/m3，但从箱
体的长短来看，电刀手术的箱体明显较长，说明电
刀手术这段时间内波动性较大（图 4A），电刀、激
光刀、超声刀手术过程中 PM2.5 计重浓度中位数分别

为 102.10 μg/m3，96.23 μg/m3， 36.83 μg/m3， 与
PM10 计重浓度值相近（图 3B），表征三种手术刀
产生的手术烟雾致使手术台上部区域悬浮物主要成
分为 PM2.5 [21]。测试点 b（操作区）PM10、PM2.5 计重
浓度箱线图分别见图 4C 与图 4D，电刀、激光刀、
超声刀手术致使 a 点微细颗粒物 PM10 计重浓度中位
数分别为 223.2 μg/m3，148.6 μg/m3， 124.3 μg/m3

（图 4C），PM2.5 计重浓度中位数分别为 102.4 μg/
m3，141.5 μg/m3（ 图 4D）， 172.2μg/m3， 对 应 的
PM10 与 PM2.5 浓度数值和近似相等，说明三种手术
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图3 两种不同手术时不同测点PM2.5、PM10计重浓度，测点a（A/B），测点b（C/D），测点c（E/F） 
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刀产生的手术烟雾在手术操作区内聚集微细颗粒物
总计重浓度值接近。测试点 c（公共环境区）PM10、
PM2.5 计重浓度箱线图分别见图 4E 与图 4F，使用三
种手术刀手术过程中室内公共环境区域 PM10 与 PM2.5

的计重浓度值相近未超过 30.00 μg/m3，远小于手
术台附近微细颗粒物浓度值，表征手术过程中手术
台附近的操作区和呼吸区浓度值超标，悬浮微细颗
粒物严重危害医护人员的职业健康 [22-23]，但室内公
共环境区域浓度值满足洁净控制要求且主要成分为

PM2.5。
手术烟雾中微细颗粒物携带有病毒性基因或者

致癌物质会在手术刀开启过程中因热浮力作用悬
浮在医护人员呼吸区域，直接危害医护人员身体
健康 [24]。文章对测试点 a（呼吸区）在三种手术刀
开启时前后五分钟内微细颗粒物质量浓度峰值分别
为 A（激光刀）、B（电刀）、C（超声刀）进行统
计分析，见图 5（左）。电刀手术过程产生微细颗
粒物的总质量浓度（326.8 μg/m3）明显高于其他两

图4 电刀、激光刀、超声刀手术室环境PM2.5、PM10 计重浓度箱线图，测点a（A/B），测点b（C/D），测点c（E/F）
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种手术刀，激光刀（262.4 μg/m3）和超声刀（251.3 
μg/m3）微细颗粒物的总质量浓度相近。肺损害粉
尘粒径一般为 0.5-5μm，致使人员肺部严重损伤，
如支气管炎、哮喘等 [25]。研究表明电刀、激光刀、
超声刀手术产生烟雾中颗粒物平均粒径分别为 0.07 
μm[26]、0.317 μm[27]、0.35 ~ 6.5 μm[28]。本试验表明
三种手术刀产生手术烟雾包含微细颗粒物主要集中
在 0.3-2.5μm，见图 5（右），粒径均低于肺损害
粉尘粒径。电刀产生微细颗粒物计数浓度也明显高
于其他两种手术刀，对医护人员身体健康危害较大。
3、结论

本文以上海市某知名医院外科手术室为测试对
象，探究不同手术及手术过程用不同手术刀情况下
手术台附近人员操作区、人员呼吸区及公共环境区
阵发性颗粒物浓度分布特征进行试验研究。研究表
明：（1）两种外科手术过程公共区域环境 PM2.5 浓
度均满足环境一级控制要求，但手术台附近人员的
操作区域及呼吸区 PM2.5 与 PM10 浓度远大于环境浓
度二级控制要求。（2）三种手术刀产生手术烟雾致
使呼吸区微细颗粒物主要集中在 0.3 ~ 2.5 μm，且
电刀手术过程颗粒物浓度值最高；超声刀产生的手
术烟雾致使操作区 PM10 浓度值中位数最大；三种手
术刀下手术室公共环境区域满足卫生精度控制要求。
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0. 前言
世界卫生组织一直认为 SARS-CoV-2 传播途径

是“在无防护下通过飞沫和密切接触在感染者和被
感染者之间发生，在医疗机构中或可存在因医疗操
作产生气溶胶而发生空气传播的可能”。这是基于
中国 75,465 例 COVID-19 病例的分析，也被以后疫
情中大量的感染事件所证实。

7 月 6 日在国际公认的空气质量和健康专家，
昆 士 兰 科 技 大 学 教 授 Lidia Morawska 的 带 领 下，
来自 32 个国家的 239 个学者签署的“现在是解决
Covid-19 空气传播问题的时候了”的公开信，在《临
床传染病杂志》（牛津大学学报）上发表。

公开信以有力的证据表明 SARS-CoV-2 可以空
气传播，特别是对疫情中几起超级传播的事件认为
空气传播是唯一合理的解释。人们在交谈或呼吸时
散发许多微小的液滴会在空中飘浮数小时。病毒飞
沫可能传播的距离超过了目前要求的 1.5m 社交距
离。呼吁世卫组织要认识到除了某些医疗机构以外
场所的空气传播的风险。这些签署的学者来自科学
和工程学的许多不同领域，包括病毒学，气溶胶物
理学，流体动力学，流行病学，医学和建筑工程。

世卫组织传染病预防部门的负责人阿勒格朗齐
（Benedetta Allegranzi）对此做出回应，世卫组织对
于有关新冠病毒通过空气传播的“新证据”持开放
态度。报告涉及的一些新冠病例与拥挤、密闭的室
内场所有关，这表明病毒通过空气和微粒进行传播
的可能性，比如在合唱团排练时、在餐馆、祷告场所、
健身房或者办公室，尤其当感染者在拥挤和通风不
良的室内场所与其他人进行过长时间的接触。

世卫组织新冠病毒病技术方面的负责人玛丽亚
（Maria van Kerkhove）表示，“我们一直在讨论空
气传播、气溶胶传播作为传播方式之一的可能性。
重点关注了医护人员使用防护口罩的问题，并在有
气溶胶生成的操作的地点采取防止空气传播的措施。
我们也在研究其他环境中可能的空气传播，尤其是
在通风较差的环境中，或者密闭环境中。”

新冠病毒传播分析及综合防控技术
沈晋明，刘燕敏

（同济大学，上海 200092）

［摘   要］鉴于新冠病毒近距离飞沫传播还是空气传播的讨论，本文仅从理工科角度，依据气溶胶力学来
分析新冠病毒的传播方式。认为介于两者之间还应该存在着气溶胶云的传播方式。这是个值得争议的新课题。
如用气溶胶云的传播理论来理解疫情中各种案例就可以得出十分合理的解释，也会使我们的控制对策思路变得
十分清晰。新的传播方式也会对干预措施与个人防护等一系列问题提出新的要求

空气传播是由悬浮在空气中的飞沫核（气溶胶）
在远距离和长时间内保持感染力而引起的传染病原
体的传播。但从流行病调查来看，目前超过 1700 万
被感染的人基本上都是通过飞沫和密切接触感染。
只有极少数案例难以解释。至少可以说，空气传播
不是主要传播方式。

一些传染病专家也认为，这些证据大多来自于
气溶胶科学家和工程师在实验室进行的研究，认为
实验研究不能反映人的咳嗽真实状况，结论的数据
也不“反映临床情况”。日常生活中的人群感染率
和传播的数据很难与空气传播相吻合。并指出，许
多新近研究尚未得到同行的审查。评价现有证据表
明，基于气溶胶的远程传播并不是 SARS-CoV-2 传
播的主要方式。

这可能是理工科专家与公共卫生专家的不同看
法。理工科专家重视理论分析与实验结果，公共卫
生专家重视流行病学调查，着重研究疾病分布及其
决定性的因素，评价所采取的对策和措施的效果。
作为专家可以凭一得之见发表论文，提出主张。但
作为世界性的公共卫生机构要在疫情期间面向全世
界提出合理的防控对策和措施，要有可靠、明确的
证据支撑，必须慎之又慎。

本文不是讨论新冠病毒是飞沫传播还是空气传
播。含病毒的粒子从飞沫传播到空气传播横跨粒径
范围很大。经典理论认为粒径大于 5μm 是飞沫传播，
小于 5μm 是空气传播。如以这种“非此即彼”的思
维方法来探讨传播方式问题是否合适？有些案例也
很难仅仅用这两种传播方式能解释清楚。如果从气
溶胶力学来探讨，研究这些粒径范围内的气溶胶粒
子的形成、运动、沉降、飞扬、 扩散和凝并，新冠
病毒是否还存在着尚未发现新的传播方式？
1. 典型案例探讨传播途径

SARS-CoV-2 是一种新的病毒株。与几乎所有
新发现的病毒一样，传播方式至少存在一些不确定
性。 通过飞沫和密切接触传播途径好理解，主要
困惑集中在如何真正通过空气传播感染人。空气传
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播的关键问题是① SARS-CoV-2 病毒最小的吸入感
染剂量，谁也不知道。②病毒在空气环境中存活时
间，目前只是实验数据。③在不同环境的空气中病
毒的实际水平，至今还没人在空气中采集或分离到
活的新冠病毒。目前空气采样的检测结果也是核酸
检测的结果。采用的 PCR 测定法检测环境样品中的
RNA，也不能表示可以传播的活病毒。

目前绝大多数案例的流行病调查都证实了人
与人之间近距离飞沫和密切接触传染。尽管 SARS-
CoV-2 对于每个人来说都是易感，但是在疫情早期，
医护人员与 COVID-19 患者近距离诊疗与护理，即
使风险最高、密切接触家人也不是百分之百的被感
染，且感染率不高，难以理解。

空气传播直接证据还不够充分，飞沫传播距离
最多不会超过 2m。对一些超级传播事件“飞沫和密
切接触”难以理解，似乎 SARS-CoV-2 空气传播方
式是唯一合理的解释，以此来佐证空气传播。但是
有些聚集性感染案例空气传播也难圆其说。飞沫借
助于不合适的通风空调气流传播又是一种新的解释。

下面我们分析一下被国内外引用最多的几个案
例。

引用最多的案例是在线发表在美国疾控中心
出版的《新发传染病》杂志的一篇研究快报上。案
例发生在广州一家餐厅。1 月 23 日，前排中间餐
桌是来自武汉的一家进行午餐，紫色标识的人为感
染者（见图 1）。坐在相邻的桌子用餐是另外两个
家庭。当天晚些时候，有人出现发烧和咳嗽症状。
截至 2 月 5 日，共有 9 人（红色标识）确诊感染了
COVID-19。经研究认为是由空调通风引起的飞沫传
播，引起传染的关键因素则是横向的空调气流。图
1 模拟了当时就餐的空调气流及其被感染者座位。
有的学者认为，飞沫传播距离不会超过 2m。即使借
助于空调气流，送风气流会随着输送距离延长，风
速下降，其携带飞沫的能力变小，特别是空调的回
风气流其风速更小，不可能传染到其他 9 人。只有
空气传播才有可能。有的学者认为，空气传播病毒
扩散性很好，可以扩散到全室，甚至长时间远距离
传播。事实上，除了前排外，就是临近的第二排餐
桌无一人被感染！难以用空气传播来佐证。

另一个常被引用的案例是 2020 年 3 月 10 日，
在华盛顿州斯卡吉特县 61 位成员参加合唱团练习，
在一个房间里一起唱歌 40 分钟。图 2 准确确定了当
时椅子的布置方式以及每位合唱团成员的位置。这
合唱团成员 84％是女性，平均年龄为 69 岁。研究
人员确定了其中一位有轻度 Covid-19 症状的感染者

（红色标识），使得其余 60 人中有 52 人被感染（黄
色标识）。当然，这可以用空气传播来描述这次疫情。
有学者认为如果是空气传播，一老人唱歌向前呼出
的病菌量，会横向传播那么远？扩散面那么大还能
保持着可感染的剂量？后来调查发现，在合唱练习
后，他们分成两组在两个房间，又呆了 50 min。接
下来是 15 min 的休息时间，整个小组聊天，然后吃
饼干和橘子，搬椅子等互动行为。认为这一案例很
难作为因唱歌而超级空气传播的典型案例。 

图1  广州餐厅聚集性疫情复原图

图2   美国华盛顿州斯卡吉特县合唱团排位图

还有湖南省某地长途客运车的案例有时也会被
引用。感染者（红色标识）于 1 月 22 日 12 点乘坐
49 座全封闭空调客运大巴。该大巴一层为行李舱，
二层为客座舱，车长 11.3m，车宽 2.5m。司机座位
在最靠前的次高层，除司机外共有 48 个客座（见图
3），车辆出站时搭乘 46 人，在路旁接客 2 人。调
取当时车上的视频发现，除了后排旅客上下车经过
感染者外，途中感染者也没有与其他旅客有近距离
接触行为。一位被感染的旅客（粉红标识）与感染
者同程 30 min 就下车了，其他还有 7 位同车的旅客
被感染了（橙色标识），其中一位是无症状被感染
者（蓝色标识）。最远的 2 位与感染者隔了 6 排相
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距约 4.5 米，而邻座却不被感染。因此从被感染者
的座位分布来看，用空气传播来理解似乎不太好解
释。调研的结果还是认为由空调气流引起的飞沫传
播，似乎有些勉强。

以上这些典型案例分析，最大的困惑点在于：
飞沫传播仅发生在近距离，即使借助于通风空调气
流也传播不远；而空气传播在一般情况下又难以达
到可感染剂量，传播弥漫且无方向性。出现的大规
模疫情新冠病毒应该还存在着没有被发现的其他传
播方式，值得我们去探讨。
2. 探讨新冠病毒新的传播方式

真正的空气传播，因扩散性能很好，病毒在气
流作用下不断分散，传播面会很广。但与此同时很
快被稀释，浓度不断下降，只有感染剂量很小的病
菌才有可能。另外，在空气中飘浮的分散的含病菌
粒子，在空气环境中受到温度、湿度、阳光（紫外线）
等因素影响，活力会很快衰竭。除非这病菌的生命
力很强（或者说在空气中存活时间很长）。至今，
新冠病毒循证尚未具有这 2 大特性。

聚集性 COVID-19 疫情往往是通过污染环境（包
括空气环境）、物品、人员接触等多种暴露方式导
致的。该空间中出现感染者，会不断地产生携带病
毒的液滴和气溶胶。但被绝大多数是未感染的其他
人的呼出物或室外空气所稀释。这种模式下感染者
呼出的飞沫，产生飞沫传播。但大多会在不到 2m 的
半径内迅速落地，一些飞沫不断蒸发形成液核气溶
胶，也可能依存在悬浮颗粒物上，飘浮在空气中，
形成空气传播（见图 4）。一般来说液核含病原体
非常少。只有在特定的条件下，如室内封闭、拥挤、
通风不良；或感染者多，如诊疗场所；甚至在医疗
操作时直接产生气溶胶时，携带病毒的气溶胶才会

累积起来，浓度会升高。一般情况下难以使整个空
间内达到感染的剂量。除了与感染者直接飞沫和密
切接触外，空气传染几率很小。对于不时出现的大
规模聚集性疫情仅仅用飞沫传播或空气传播难以得
出合理的解释。下面我们探讨一下 SARS-CoV-2 可
能存在着尚未发现的其他传播方式。

图3   湖南长途客运车聚集性感染的座位图

图4  飞沫传播与空气传播

人无论是打喷嚏、咳嗽，还是大声唱歌、呼叫
会喷发出大片飞沫飘散到空气中；大多情况下是正
常呼吸，讲话，会吐出小片飞沫蔓延在室内。人所
发出的这些液滴（见图 5）在粒径谱上应该是连续的，
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下落的较大液滴与悬浮的较小液滴在之间存在着模
糊的界限。如以 5μm 粒径作为飞沫传播与空气传播
明确界限，可能不太合适。也许是使人产生非此即
彼的思维方法的根源。但这界限还会被用来区分传
染性疾病与防护措施，人们会常说，结核病，麻疹，
水痘是空气传播；流感，百日咳和脑膜炎是飞沫传播。
相应的各有一套非常具体的指南来分别应对这两类
传染性疾病。

如果按照呼出液滴粒径的量级来分析气溶胶形
态也许更合适一些。大于 101 量级的颗粒（大于 10 
μm）为沉降型飞沫，产生飞沫传播；小于 100 量级
的颗粒（小于 1 μm）为悬浮型液核，产生空气传播。
在这两个量级之间的范围内（1 μm 至 10μm）的颗
粒，也涵盖了感染者呼吸道液滴传播的主要粒径范
围 3 ～ 10μm。从理论上讲，1 μm 至 10μm 应是
我们重点关注的粒径范围，也是最容易产生传染的
粒径范围。这一粒径范围内的液滴，在一定环境条
件下（温度、湿度、污染物种类与污染程度）有可
能形成气溶胶云（Aerosol cloud，以下简称气云）。
气云是气溶胶力学中的概念，常用在气象学中。我
们在此借用这种概念来描述的一种存在形态。由于

没有实测数据支撑，我们只是从气云生成的机理来
推测，如室内环境封闭，通风较差，室内人员多，
空气中含有人的呼出物和体表分泌物（如汗味）多，
餐厅与海鲜肉类市场空气中油脂与蛋白含量高（油
腻气味），相对湿度大等因素，容易形成气云。反之，
如果室内气流流通快，气云很容易被打散。如果室
内污染物少，相对湿度低，难以聚集起气云。特别
对于新冠病毒来说，温湿度等环节因素会通过影响
病毒表面蛋白和脂质膜的特性来调节病毒的生存能
力，在较高相对湿度（80％）下的稳定性会得到增强。

如果感染者呼出物中这些 1μm 至 10μm 粒子
以气云的形式出现在室内，飘浮在空中。有些像室
内香烟烟雾，但这气云肉眼是看不见的，可想象类
似于云雾一样浮在空中，随气流蔓延、飘移（见图
6），就有可能产生一种新的传播方式——气云传播。
表 1 反映了这三种传播方式的特性。
3. 气云传播机理与控制对策

如果新冠病毒除了飞沫传播、空气传播外，还
存在气云传播的方式的话。那么，我们用气云传播
来理解各种案例就可以得出十分合理解释，以上案
例分析的困惑点也就迎刃而解了。我们的控制对策

图5   模拟人发出的呼出物                                     图6   生成的气溶胶云雾的设想

表1  三种传播方式与特性
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思路也会变得十分清晰。
3.1 气云传播特性与暴露感染

感染是病毒数量与暴露时间的积。对照表 1，
我们可以总结出气云传播特点，不难理解气云的感
染暴露的缘由。

气云能在空间局部保持最小感染剂量：由于气
云中含病毒粒子聚集在一起，不易扩散，存活时间
也许更长，容易造成病毒量的局部积聚，不像空气
传播，也能较长时间较远距离保持感染剂量。

气云可到达室内空间任何地点：不像飞沫传播
距离短，气云被气流推动着在室内到处飘移，飘移
的距离至少达到一般尺度的室内空间的任何地点。
这对 2m 的安全社交距离提出了挑战。

气云的传播途径与方向性清晰：不像飞沫传播，
气云跟随气流性能好，又不像空气传播扩散性好，
因此气云随气流传播的途径与方向性清晰，如飘移
到易感人群呼吸器官附近，就可能被吸入造成感染
（见图 6）。

气云的传播面较窄：不像空气传播面那么大，
弥漫在空中。气云的传播面较窄，即使感染者邻近
人员，或处于气流流动方向的人员，只要气云没有
到达其呼吸器官，或没有足够的接种量也不会被感
染。这增加了被感染的随机性。

气云的暴露时间较长：不像偶尔打喷嚏、咳嗽
直接喷发的大量飞沫，绝大多数时间是正常呼吸与
说话，发出小液滴在一定条件下形成气云，长时间
蔓延、缭绕在空中，也有可能因气流涡流而滞留在
局部，增加了室内人员的暴露时间。

上述案例可以用气云传播的特点就得到合理的
解释了。但是气云传播的不确定性，同时也对安全
的社交距离，个人防护，暴露时间，被感染的风险，
或几率提出了挑战。
3.2 控制气云传播的对策

避免产生气云是最根本的办法，室内人员戴口
罩，控制人员密度，保持社交距离，室内良好通风，
降低室内污染。

控制气云传播的最简单办法就是用外力将这气

云打散，感染性颗粒分散开来，浓度下降，那就不
具有传染性了。

保持室内通风良好，通风气流会不断扰乱或打
散气云。室外的新风不断稀释，病毒浓度就下降。

室内采用上送下回的气流组织，会使气云尽快
沉降，尽量减少它飘移。大大降低暴露时间。

用空气过滤器（但不是滤网）去除气云，至少
可以滤除一些颗粒物，更重要可以打散气云。

如果气云被吸入通风空调系统，这气云要经过
风机高速旋转加压、通过多级过滤、不同的热湿处
理部件、以及新风的混合稀释等，不可能还能维持
感染剂量。即使这通风空调系统服务多个房间，也
不可能造成交叉感染。疫情至今没有发生一例由集
中式空调引起的大规模感染事件。

如果室内是分体空调、风机盘管机组等，上侧
送上侧回气流模式，换气量又小，会在室内出现水
平横向气流，推移这气云四处飘移，遇到易感人群，
传染风险加大。特别是医疗机构风险更大。疫情中
不时会出现在分散式空调房间中聚集性感染事件。
4. 结语

本文只是从理工科角度，依据气溶胶力学来分
析新冠病毒的传播方式。认为新冠病毒主要是近距
离飞沫与接触传染，空气传播是可能的，但不是主
要传播途径，应该还存在着气溶胶云的传播方式。
这需要大量的流行病调查数据来支撑。聚集性案例
不时会出现，如果用气云传播理论来理解疫情中这
些案例就可以得出十分合理的解释，我们的控制对
策思路也会变得十分清晰。

本文只是提出一种新的思路，或者说一种不成
熟的想法，抛砖引玉，能引起讨论、争辩，质疑，
甚至否定。如果认为有可能存在气溶胶云传播方式，
这是一个新的课题，也是一门交叉学科。新的传播
方式会涉及到干预措施与个人防护装置（PPE）等一
系列问题。希望能与病毒学，气溶胶物理学，流体
动力学，流行病学，医学等各个领域的学者一起进
行合作、联合研究，这将十分有益于当前的常态化
疫情防控。
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0 前言
根据《新型冠状病毒肺炎诊疗方案》（试行第

七版），对于新型冠状病毒，“经呼吸道飞沫和密
切接触传播是主要的传播途径。在相对封闭的环境
中长时间暴露于高浓度气溶胶情况下存在经气溶胶
传播的可能。由于在粪便及尿中可分离到新型冠状
病毒，应注意粪便及尿对环境污染造成气溶胶或接
触传播。”[1]。因此对于收治新冠病毒感染肺炎的定
点医院来说，其综合防控除了目前医护人员必须加
强个人防护（口罩、手套、防护衣、护目镜及手卫
生等）、洗消（诊疗环境及病房空气和物体表面清
洁消毒等）措施以外，定点收治医院的场地设计与
建筑布局、“三区两通道”及负压病房的设置、诊
疗环境及病房的空调通风方式与气流组织、污染物
品处置与空气排放等问题同样不容忽视。如何从医
院室内外环境的设计控制角度来保证医护人员的工
作条件，加强医护人员职业暴露的防护和对病患的
保护，最大限度降低感染暴发的风险就成为我们必
须高度重视和迫切需要解决的问题。
1 场地设计与建筑布局

新冠肺炎定点收治医院是典型的呼吸道传染病
医院，其传染性强，社会公众关注度高，室内外环
境要求严格，其规划选址与场地设计均必须严格满
足国家和地方现行标准规范的要求。场地和总平面
设计应合理进行功能分区，医患、人车、洁污等流
线组织应清晰明确；应充分考虑医院用地与周边建
筑的物理空间及心理空间隔离，进行完整的绿化规
划并设置 20m 以上的绿化隔离卫生间距；主要建筑
物应有良好朝向，建筑物间距应满足卫生、日照、
采光、通风、消防等要求；对排放的废水、废气、
噪声、废弃物应按国家现行有关规范和环境保护的
规定进行妥善处理。

《传染病医院建筑设计规范》（50849-2014）
明确要求“传染病医院的建筑设计，应遵照控制传
染源、切断传染链、隔离易感人群的基本原则，并

新冠肺炎收治医院室内外环境的设计控制与探讨
陈焰华，雷建平，李  军， 张再鹏

（中信建筑设计研究总院有限公司，武汉 430000）

［摘   要］新冠病毒引起的肺炎是典型的呼吸道传染疾病，控制传染源、切断传播链、保护医护人员和患
者安全是主要的防控途径，本文基于武汉火神山医院的设计就新冠肺炎收治医院场地设计与建筑布局、“三区
两通道”、负压病房及负压隔离病房室内外通风与空调系统的设计方案、气流组织形式与设计技术要点等进行
了分析和探讨，以期为以后类似工程的设计提供参考与借鉴。

［关键词］新冠病毒 隔离防护 负压病房 负压隔离病房 压力梯度 室外环境

应满足传染病医院的医疗流程。” [2] 为避免患有不
同传染病患者之间在就诊期间相互交叉感染，应为
不同传染病种患者分设不同诊区，一般将呼吸道传
染病与肠道、肝炎诊区分开。住院部应根据收治的
传染病种类分设不同病区，可根据需要设置呼吸道
病区及其他非呼吸道病区。建筑布局应结合流程设
计划分污染区、半污染区与清洁区，并应划分洁污
人流、物流通道。医疗废弃物暂存间、一般垃圾转
运站以及污水处理站、焚烧炉等有可能产生二次污
染，应进行统一规划与建设。这些规划和设计要求
的目的都是为了有效防止院感的发生，保护院区的
室内外环境。

如为了控制新冠肺炎疫情发展，及时救治更多
的病患，十天建成的武汉火神山医院就严格按照相
关规范要求对场地设计和建筑布局进行了有效的设
计控制。武汉火神山医院总建筑面积 35000m², 总床
位数约 1000 床（其中 ICU 中心床位数为 30 床）；
由 1 号楼与 2 号楼组成。1 号楼为单层建筑，呈“丰”
字型布局，由 9 个单层的护理单元、医技楼及 ICU
中心组成，每个护理单元设 23 间病房。病房楼为集
装箱结构，中心区域为防护区，分为清洁走廊（清
洁区）与护士走廊（潜在污染区）；指廊区域为病
房区，分为医护走廊（半污染区）、病房（污染区）
与病人走廊（污染区）三个区。1 号楼内的医技楼设
一间标准Ⅲ级手术、负压检验室与三间 CT 室。ICU
中心设于 1 号楼与 2 号楼之间。医技楼与 ICU 中心
为钢结构板房。2 号楼为两层建筑，呈“E”字型布局，
分为 4 个组团，由 8 个护理单元组成，每个护理单
元设 23 间病房。其清洁走廊与护士走廊的配置模式
与 1 号楼相同，只不过为单边配置，病房区的配置
模式与 1 号楼相同。

为确保知音湖水体不受医院使用的影响，采取
地面水全收集消毒处理，并借鉴垃圾无害化处理等
环保工程的做法，首次在民用建筑项目中采用全基
地覆盖防渗膜的技术措施，不让一滴水入湖，不让



第二十二届全国暖通空调制冷学术年会（2020）文集净化 Purification

| 建筑环境与能源 | 2020年第10期414

一丝水下渗，雨水、污水集中处理达标后，再排入
市政管网。借鉴小汤山医院鱼骨状形式进行建筑总
平面布置，充分保证床位数量最大化；利用武汉职
工疗养院的既有房屋设施作为医院的后勤保障区，
严格划分清洁保障区与医疗隔离区。充分考虑新冠
病毒传播的特性以及对其认知的不确定性，在既有
传染病医院模式上，进一步严格划分非感染区与感
染区，细化感染区中的半污染区与污染区，强化医
护人员的卫生通过控制，最大限度地保护医护人员
不被感染。根据主导风向，将室外氧气站房、负压
吸引机房、垃圾暂存间、太平间及焚烧炉设于场地

东南角，尽量减少对院区的影响。
2 病房通风空调系统的设计
2.1 设计的重点及原则

医疗建筑特别是传染病医院建筑区别于其它建
筑的最大特点，就是隔离和防护。所以对于通风空
调系统设计来说保证室内各功能区之间的压力关系
正常，防止交叉感染是重中之重。传染病医院潜在
的交叉感染分为两类：医护人员与患者之间的感染、
患者相互之间的感染。新冠肺炎定点收治医院收治
的是同一类确诊病人，所以应将预防“医 - 患”之
间的感染放在首位，而预防“患 - 患”之间的交叉

图1  火神山医院平面布局及功能分区图

图2 典型传染病房压力梯度要求
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感染则通过细化分区来实现。设计的优先级首先是
保“质”，就是气流从清洁区→半污染区→污染区
的流动方向和压力梯度关系要完全正确；其次要保
“量”，即不同污染等级房间的压差值要符合规范
要求，均应不小于 5Pa。

医院各病区内的清洁区、半污染区、污染区的
机械送、排风系统应按区域独立设置，以杜绝污染
空气通过通风系统流到清洁区的可能。设置的机械
送、排风系统应使空气压力从清洁区、半污染区至
污染区依次降低，清洁区应为正压区，污染区应为
负压区。清洁区送风量应大于排风量，污染区排风
量应大于送风量。房间气流组织应使送风口的清洁
空气首先流过医务人员的工作区域，然后流经传染
源进入排风口，应防止送、排风短路。室内设计温
度要达到标准规范要求，病人是弱者，适宜的室内
环境有利于病人的康复。
2.2 负压病房及负压隔离病房

负压病房及负压隔离病房如何界定及应相应的
采取何种通风空调措施在《传染病医院建筑设计规
范》（GB 50849-2014）和《医院负压隔离病房环
境控制要求》（GB ／ T 35428-2017）[3] 中是没有
明确规定的，因此设计人员很难把握和决定。《新
型冠状病毒感染的肺炎传染病应急医疗设施设计标
准》（T/CECS 661G-2020）（以下简称《新冠应急
设计标准》）明确对负压病房及负压隔离病房进行
了界定。负压病房是指“采用空间分隔并配置通风
系统控制气流流向 , 保证室内空气静压低于周边区
域空气静压的病房”。负压隔离病房则是指“采用
空间分隔并配置全新风直流空气调节系统控制气流
流向 , 保证室内空气静压低于周边区域空气静压 ,
并采取有效卫生安全措施防止交叉感染和传染的病
房。”[4]

《新型冠状病毒肺炎诊疗方案（试行第七版）》，
把新冠肺炎患者分为轻型、普通型、重型、危重型
4 类。有研究表明，新冠肺炎重症病人病毒载量高，
理论上重症的传染性可能会高于轻症，尤其到后期，
病毒的量会更大，但是轻症的病人同样也具有传染
性。新冠肺炎定点收治医院如武汉火神山医院收治
的是普通型、重型、危重型 3 类患者，综合医院病
患救治需要、医疗资源配备、运行经济性等各方面
的要素，负压隔离病房及 ICU 收治危重型及其他需
要单独救治的患者 , 负压病房则收治普通型和重型
患者。这与《新冠应急设计标准》第 4.0.8 条“住院
病房应为负压病房 , 负压隔离病房根据需要设置”
规定是一致的。

下面结合武汉火神山医院的设计，针对病房通
风空调的几个主要问题进行分析和探讨。

 ⑴ 通风空调形式的选取  
医院特别是传染病医院是卫生和舒适要求比较

高的特殊公共建筑，直接关系到病人和医护人员的
身体健康，因此从规划、方案创意到建筑设计都应
该根据其所在地区的气候条件、医院性质以及医疗
流程进行周密的思考和布局，以绿色建筑和可持续
发展的理念优先采用被动式建筑节能技术，如通过
内庭院增加自然通风、自然采光的组团式建筑布局，
气候条件适合的地区引入和利用穿堂风，增强清洁
区域的新风稀释效应等等。通过采用被动式技术还
不能满足舒适性或医疗要求时，再经多方案比较后
确定在全院或局部实施供暖与通风、普通空调或净
化空调。

设置的供暖、通风与空调系统应根据室内空
调设计参数、医疗设备、卫生学、使用时间、空调
负荷等要求合理进行分区，各功能区域或医疗护理
单元宜独立自成系统，特别是呼吸道传染病区应独
立成为一个通风空调系统。负压隔离病房要控制的
是空气中致命性的病原体，鉴于这类病房目前空调
机对回风的空气处理不能保证 100％阻隔或杀死病
菌，因此《传染病医院建筑设计规范》（GB 50849-
2014）和《综合医院建筑设计规范》（GB 51039-
2014）[5] 对负压隔离病房的通风空调系统都提出了
明确的设置要求，即应采用全新风直流式空调系统，
最小换气次数应为 12 次／ h，以保证病房空调系统
达到舒适的温湿度。可以根据护理单元的设置，多
个负压隔离病房组合成一个空调通风系统，为系统
调控和管理方便，建议每个护理单元分为 2 个系统，
并互为备用。但在非呼吸道传染病流行时期空调系
统若一直以全新风运行，会大大增加建筑能耗和医
院的运行费用，因此应设计成有回风功能的空调系
统，根据疫情的需要能快速进行平疫转换。

负压病房可结合机械送、排风系统采用风机盘
管或多联机系统，空调新风作为送风系统，送风量
不小于 6 次／ h 换气次数。空调系统和风机盘管机
组的回风口必须设初阻力小于 50Pa、微生物一次通
过率不大于 10％和颗粒物一次计重通过率不大于
5％的过滤设备，如超低阻的送回风口。同样，应兼
顾非疫情的需要，设计成有回风功能和在确保安全
的前提下具有热回收功能的空调系统，根据疫情的
需要能快速进行平疫转换。

武汉火神山医院投运初期室外最低温度在 0℃
以下，需要设置空调供暖系统。病房楼与医生防护
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区均按房间设热泵式分体空调器，室外机安装于屋
顶或地面，室内机采用壁挂式，设于病房病人走道
侧上方，尽量减小对室内气流的影响。病房送风系
统均设置了三档调节的电加热装置，后期随着气温

的上升适当提高送风温度，以减少分体空调的使用。
病房卫生热水全部采用分散式电热水器。医技楼的
手术室及 ICU 中心，严格按国家相关规范设置空气
源热泵式净化空调系统。

图3.1 负压病房                                    图3.2  ICU病房                         

⑵ 通风量的确定
《 传 染 病 医 院 建 筑 设 计 规 范》（GB 50849-

2014）第 7.3.1 条规定：“呼吸道传染病的门诊、医
技用房及病房、发热门诊最小换气次数 ( 新风量 )，
应为 6 次／ h”，第 7.4.1 条规定：“负压隔离病房
宜采用全新风直流式空调系统。最小换气次数应为
12 次／ h”。第 7.3.4 “清洁区每个房间送风量应大

于排风量 150 m3 ／ h。污染区每个房间排风量应大
于送风量 150m3 ／ h。”

武汉火神山医院考虑到集装箱房的建筑特点，
围护结构密闭性较差，为了充分保证病房的换气次
数和压力梯度，根据与医院接收方的多次磋商，最
终确定送、排风量分别是：分区负压病房送风 8 次
／ h，排风 12 次／ h；标准负压隔离病房送风 12 次

图4.1  病人走廊对病房空气压力差值                     图4.2 医护走廊对病房空气压力差值
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／ h，排风 16 次／ h；ICU 送风 12 次／ h，排风 24
次／ h；送风量与排风量的差值按照 300m³/h 选取。

项目投入运行后，实际测试的病人走廊对病房
空气压差为 6Pa，高于规范要求的 5Pa；医护走廊对
病房的空气压差在 12 ～ 15Pa 之间，高于规范要求
的 10Pa，验证了风量取值的合理性。随着后期运行
过滤器阻力增加，系统的送风量与排风量均将会有
所下降，相应压差也会在合理范围内波动。另外从
空调舒适性角度出发，本项目运行初期武汉市室外
最低气温在 0℃以下，过大的新风量对室内温度的
维持不利，而且能耗巨大，不利于可持续运行。

综合以上情况来看，正规建设的传染病医院不
存在围护结构密封性不好的问题，采用传染病医院
设计规范要求的换气次数是有效和可靠的，与《医
院负压隔离病房环境控制要求》（GB ／ T 35428-
2017）的换气次数要求也是一致的。但要注意负压
隔离病房的通风系统在过滤器终阻力时的送、排风
量，应能保证各区压力梯度要求。当然，换气次数
大可能使房间的细菌和病毒浓度更低，但在设置供
暖和空调的建筑内，较大的通风量意味着较大的能
耗。况且，有效的空气稀释控制需要多大的换气次数，
增加多少通风量才能使传染的风险降低，这些问题
我们目前还正在探讨和研究中，缺少准确的数据和
权威的结论。在冬季较温暖和夏季凉爽地区，病房
不需要通过供暖和空调来满足热舒适性时，上述的
的换气次数可考虑加大。

⑶ 病房送排风气流组织
国内现行相关规范和标准对病房送排风口的设

置均提出了“高送低排，定向气流”的原则，主要
是基于以下几点理由：1、应采用定向气流，送风口
应设置在房间上部，排风口应设置在病床床头附近，
应排除气流死区、停滞和送排风短路，防止细菌、
病毒的积聚；2、病房内医护人员大多站立工作，而
病人长时间卧床呼吸，低位污染浓度高，通过气流
组织使得医护人员不会处于传染源和排风口之间，
减小医务人员被感染的机会；3、排风口安装在地板
附近，使洁净空气通过呼吸区和工作区向下流动到
污染的地板区域，有利于污染空气就近尽快排出。
武汉火神山医院结合实际情况，并按照规范要求，
采取的也是床尾且靠近病房门口设顶送风口，床头
下部设排风口的气流组织方式。

针对病房的气流组织方式也有学者借助 CFD 数
值分析方法进行了进一步的深化研究，提出了单条
缝风口竖壁贴附加导流板气流组织形式作为负压隔
离病房气流组织的推荐选用形式，新鲜空气自条缝
型送风口送出，形成上、下风向，通过导流板直接

送至医护人员呼吸区（站姿高度），继而送至病患
呼吸区（下风向），最终从对侧病床两边下部排风。
结论是此种气流组织形式工作区热环境更好，通风
效率更高，送排风气流的定向性更好，新鲜空气直
接送到医护人员呼吸区，而污染空气得以有组织就
近尽快排出。[6]

因此，可认为理论上最佳的气流流向是洁净的
新鲜空气直接送到医护人员呼吸区，然后送至病患
呼吸区，最后从病床两侧下部排风口快速排出病人
呼出的污染空气 , 减少病房内污染空气的回流。需
要讨论的是，包括前述的病房换气次数和现在的气
流组织方式，我们基本上都是引用国外的相关研究
成果和数据，如 ASHRAE 和美国 CDC 建议的诸如肺
结核病隔离病房的相关数据，且不说它们针对新冠
病毒的适应性和有效性，医护人员在病房的工作时
间、工作状态和防护方式对上述研究有何影响都应
该纳入到我们的研究视野。医护人员在很多情况下
是零距离对病人进行医治和护理，但进入病房后均
必须做到三级防护，有条件的还会佩戴电动过滤式
送风头罩，这些因素都应该在我们的研究中有所考
虑。另外，CFD 数值分析方法和诸多计算机模拟分
析软件无疑为工程设计提供了宝贵的分析手段和设
计参考，但若是能够将计算机模拟分析手段与针对
性的有效实验和现场实际运行工况测试结合起来进
行更系统和深入的研究，得出我们自己的权威指导
数据和结论，将无疑会大大提高我们对各类细菌和
病毒引起的传染病的认识和防控水平，无疑也将会
大大提高设计所采取技术措施的针对性和准确性。

 ⑷ 病房过滤器设置方式
《传染病医院建筑设计规范》（GB50849-2014）

第 7.4.2 条要求：“负压隔离病房的送风应经过粗效、
中效、亚高效过滤器三级处理。排风应经过高效过
滤器过滤处理后排放。”，第 7.4.3 条要求：“负压
隔离病房排风的高效空气过滤器应安装在房间排风
口处”。负压隔离病房收治的是重症和危重症病人，
病人携带的病毒和医治过程中逸出的病毒均较高，
排风高效空气过滤器安装在房间排风口部 , 可以在
源头上阻隔和过滤病毒 , 防止污染风管和通过排风
系统扩散，也便于在原位对过滤器进行更换和消毒。

武汉火神山医院负压隔离病房和负压病房的送
风均在送风机的入口处设有粗、中、高效三级过滤器，
既防止带入影响病人的其他致病病菌，又防止灰尘
进入给内部的病毒带来寄生体或携带体。负压隔离
病房的排风高效过滤器设在房间排风口处，负压病
房的排风高效过滤器则设在排风机的入口处。一则
是因为火神山医院收治的是同一类病人，不存在交
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叉感染的问题，二是大量高效过滤器均设置在负压
病房内，会带来设备采购、安装、维护、更换消毒
方面的诸多问题。过滤器集中设置于室外排风机入
口处，可避免后期在病房内对过滤器进行消杀与更
换，大大降低维护人员感染的风险。排风高效过滤
器应根据压差检测情况定期进行更换，拆除的排风
高效过滤器应在原位消毒后装入安全容器内进行消
毒灭菌 , 并应作为医疗废弃物进行处理。
3 通风空调系统室外部分的设计

⑴ 送、排风机的设置
病房半污染区、污染区的排风机因排出的污染

物较多 , 应设在排风管路末端以确保整个排风管路为
负压 , 防止排风中的污染物从风管缝隙泄漏到风管外
部污染室外环境或其它房间。并且为保证运行安全

图5  医护走廊、病房、缓冲区通风平面（局部）

和维护方便，排风机应设置在室外空旷处。送风机
在满足与排风机安全距离的情况下，可根据现场具
体情况进行设置。

武汉火神山医院十天快速建成得益于采用了集
装箱板房，集装箱板房屋顶结构不足以承受大量设
备与风管的重量，送、排风机若设置在屋顶上就必
须进行加固和防振处理，大量的人员会在屋顶交叉
作业，势必会加大工作量和影响整个工程进度，还
会存在施工风险。屋顶最终要做成坡屋面，过度占
用屋面不利于施工也不利于设备维护、过滤器的更
换。武汉冬季阴雨天气较多，在集装箱屋顶上大量
穿管开洞，存在极大的漏水与渗水风险。经多方比
较和权衡，我们选择将送、排风机在地面有序布置。
为保证病房送、排风系统运行的安全性，送、排风
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机的规格型号尽量进行了统一，并对每一种型号风
机在仓库进行备用；另外还应该考虑运行一段时间
后，过滤器终阻力增加对系统送、排风量的影响。 

⑵ 新风口与排风口的设置
《传染病医院建筑设计规范》（GB50849-2014）

第 7.1.7 条要求：“排风系统的排出口应远离送风系
统取风口，不应临近人员活动区。”，其对于新风
引入口与排风口及污水通气管距离的要求是参照《民

用建筑供暖通风与空气调节设计规范》GB50736-
2012 的第 6.3.9 条第６款关于事故通风的要求，也就
是水平间距不小于 20m，当水平距离不足 20m 时，
排风口应高于进风口，垂直高差不小于 6m。《医院
负压隔离病房环境控制要求》（GBT35428-2017）
关于排风口高度的设置要求，是排风口应高出屋面
3m（15m 范围内）。

从污染物扩散的角度考虑，同样的室外参数条

图6  病房区域进、排风立管位置示意图

件下，排风口的高度越高越有利于污染物扩散稀释，
污染物对地面的影响也越小。根据相关研究，排风
口需要设置在满足污染物稀释到安全浓度的必要高
度，对于 SARS 病毒，稀释 1 万倍后即污染空气浓
度低于 100×10-6，就不再具有传染性 [7]。武汉火神
山医院设计之初我们就对送、排风口的平面位置进
行了一个统筹排布，进、排风口水平间距均保持在
20m 以上。设计过程中得到了清华大学陆新征教授
团队的大力支持，通过对室外污染物扩散数值模拟
的研究 [8]，得到排风口高度 6.5m 时，最不利风向
条件下（西风，1.9 m/s），新风口附近污染物浓度
为 49×10-6；而当排风口高度提高至 9m 时，最不利
风向条件下（西风，1.9 m/s），新风口附近污染物
浓度则降为 25×10-6。项目设计期间对于新冠病毒
传播机制的认识还不充分，为安全起见还需考虑过

滤器衰减甚至失效的可能，最终在可实施的前提下，
将排风口高度确定为 9m。

⑶ 室外污染物扩散数值模拟
陆新征教授团队以开源流体力学计算软件 FDS

为基础，采用大涡模拟 (Large eddy simulation, LES) 
模拟污染物扩散过程，研发了病房排放的有害气体
对环境影响的快速模拟方法，实现了临时医院建筑
的快速建模、基于云计算平台的高效计算、以及有
害气体流动的监测和可视化，并验证了模拟方法的
准确性，成功应用于火神山医院的室外有害气体污
染控制设计。项目设计过程中，陆教授团队针对排
风口分布与设置高度，利用快速模拟方法进行了室
外污染物扩散数值模拟。得出不同排风高度条件下，
有害气体浓度分布情况，并给出了设计优化建议。

通过对室外污染物扩散数值模拟结果的分析，
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最后将武汉市冬季平均风速 1.9 m/s 时最不利风向
条件下（西风）新风口附近的有害气体浓度控制在
25×10-6。在其它各风向、风速条件下，都可以保证
新风口及院区外的有害气体浓度显著低于 100×10-6

的限值要求。基于以上研究成果，设计中进一步对
新风口、排风口的设置位置和高度进行了优化调整，
有效保障了火神山医院和周围环境的安全性，降低
了二次污染风险。由于本模拟研究未考虑排风口的
过滤作用，在设置有排风高效过滤器的情况下，其
环境安全性会得到更进一步的提升。
4 控制系统

1、送、排风机开关机顺序：污染区（病房）排
风机 -> 半污染区 ( 医护走廊 ) 的送风机 -> 清洁区
送风机 -> 病房送风机；关机顺序与开机顺序相反。

2、病房排风机与送风机联锁：病房排风机启动

图7 不同排风口高度下有害气体浓度分布图（西风，1.9 m/s）

后方能开启病房送风机（电路联锁）；病房排风机
停机后触发声光报警装置，并连锁停止病房送风机。

3、病房排风机设置过滤器压差在线检测，超压
时联锁启动声光报警装置。送、排风系统的各级空
气过滤器均设置压差检测和报警装置。

4、控制各医疗护理单元内压差梯度关系 ( 负绝
对压差数值 )：病房及其卫生间 < 缓冲间 < 医护走道
( 气流压差渗透起点 )；各不同压力环境分隔处 ( 高
压侧 ) 设具备超压报警功能或接口的机械式微压力
表。

5、医患接触的“前线”区域 - 医护走廊内不设
排风系统，杜绝误操作形成压差反向事故（目前测
试表明，医护走廊与病房之间的压差关系最为清晰）。
5 小结

传染病医院的设计应遵照控制传染源、切断传

 图8 不同排风口高度下监测点的有害气体浓度（西风，1.9 m/s）
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      图9 最终设计方案不同风向下有害气体扩散模拟结果 

染链、隔离易感人群的基本原则，严格按照传染病
医院医疗流程和相关规范对场地规划和建筑布局进
行有效的设计控制，合理划分污染区、半污染区与
清洁区及洁污人流、物流通道。应根据医院收治传
染病的特点和病人情况合理配置负压病房和负压隔
离病房，采用相应的通风空调系统及其气流组织形
式，并切实控制各区域的压力梯度关系，以加强对
医护人员职业暴露的防护和对病患的保护，最大限
度降低院内感染的风险。应充分考虑和规划传染病
医院的室外环境，保持与周边建筑绿化隔离间距，
在满足建筑物卫生和消防安全的前提下，对排放的
废水、废气、噪声、废弃物按规定进行妥善处理，
以营造干净舒适的就医和诊疗环境，促进人民的身
体健康。
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机场航站楼冬季渗透风现状与供暖节能潜力分析
刘效辰，张   涛，刘晓华，林   琳，李凌杉

（清华大学建筑节能研究中心，北京  100091）

［摘   要］本文通过实地测试对比分析了我国不同气候区 7 座机场航站楼的冬季渗透风现状。测试发现，航
站楼的机械新风系统几乎处于关闭状态，渗透风量在 2.5~69.8 万 m3/h（换气次数 0.06~0.56 h-1）。严重的渗透风
使得室内 CO2 浓度维持在较低水平（平均 478~654 ppm），渗透风散热量和空调供热量的比值为 23%~92%。基
于测试结果，本文利用简化计算模型讨论不同减小渗透风方法的供暖节能潜力。减小底部开口、减小顶部开口
和使用辐射地板分别能够实现年供热量比基准降低 32%、68% 和 54%。本文研究结果将对我国机场航站楼的节
能设计和运行提供有益参考。

［关键词］机场航站楼 ；供暖 ；渗透风 ；实地测试 ；节能

项目课题：国家重点研发计划项目课题（2018YFC0705001），
                      国家自然科学基金面上项目（51878369）

1. 引言
机场航站楼是重要的城市基础设施，对我国的

城镇化建设具有极其重要的战略意义。随着民航业
的发展，我国正处于机场航站楼的高速建设阶段。
2019 年我国境内的民用航空运输机场共计 238 个 [1]；
依照规划布局，其数量将在 2030 年达到 400 座 [2]。
由于机场航站楼建筑规模巨大同时拥有复杂的能源
系统，许多研究指出其能耗强度高于一般公共建筑
[3,4]。其中，暖通空调系统通常在航站楼运行能耗中
占有最大比例，约为 40%~80%[5,6]。在我国不同的气
候区中，严寒及寒冷地区的机场航站楼通常具有最
高的能耗强度，其主要原因在于冬季供暖系统的长
时间使用 [7]。因此在当前机场航站楼高速建设的背
景下，亟需开展研究揭示其冬季供暖能耗的关键影
响因素，并提出能够有效降低能耗的方法。

机场航站楼多为高大空间建筑，连续的客流使
得外门长时间开启，这样的建筑特点容易造成严重
的冬季渗透风 [8]。学者们也曾通过实地测试在我国
寒冷地区 [9] 和夏热冬冷地区 [10,11] 的机场航站楼中发
现了严重的冬季渗透风。实测发现冬季渗透风呈现
出热压驱动力主导的空气流动特征 [10]，即室外空气
通过底部开口（各楼层的外门等）流入室内，室内
空气通过顶部开口（天窗、检修马道门等）流向室外。
热压驱动的冬季渗风造成了高大空间室内显著的热
分层现象，同时渗透风造成的散热量甚至和供热量
基本相当 [10]。机场航站楼这类高大空间建筑冬季渗
透风的影响因素可以总结为以下三种：室外天气因
素（温度，风速等），建筑自身因素（各类建筑开口，
高大空间高度等）和暖通空调系统因素（机械新排风，
空调末端形式等）[12]。许多之前的研究从以上三种

因素的角度出发，提出了一些减小冬季渗透风的方
法，如设置外门门斗 [13]，采用外门空气幕 [11]，关闭
天窗等顶部开口 [14]，减小室内机械排风 [15]，使用辐
射地板替代传统的喷口送风末端等 [16]。

目前对于机场航站楼冬季渗透风的研究往往是
针对特定案例的实测或模拟，尚未开展广泛的实地
调研揭示我国机场航站楼冬季渗透风的现状，且缺
乏研究来分析减小渗透风的供暖节能潜力。本文通
过实地测试对比分析了我国不同气候区多座机场航
站楼的冬季渗透风现状，通过实测数据总结渗透风
的关键影响因素及其通常的取值范围，利用简化计
算模型讨论不同减小渗透风方法的供暖节能潜力，
以期为我国机场航站楼的设计和运行提供有益参
考。
2. 研究方法
2.1. 航站楼概况

如表 1 所示，实地测试的建筑为我国 5 座机场
机场航站楼（A~E），另外引用文献中其他学者实
测的 2 座航站楼（F~G）作为对比。以上航站楼所
在的区域覆盖了我国主要存在冬季供暖需求的气候
区，即严寒地区、寒冷地区和夏热冬冷地区。以上
航站楼均为高大空间建筑，值机大厅高度为 16~27 m，
候机大厅高度为 9~16 m。高大空间的空调末端多采
用喷口送风，其中 A 航站楼靠近出入口门的局部区
域和 D 航站楼的主要区域采用辐射地板。
2.2. 渗透风实地测试方法

本文主要利用风速测试法对航站楼高大空间的
渗透风量进行测量。具体而言，排查高大空间中可
能造成室内外空气流动的底部开口（各楼层外门和
通道、行李提取转盘的开口等）与顶部开口（天窗、
检修马道门等）。测量以上各种开口的断面尺寸与
平均风速，两者相乘从而计算得到空气流量。断面
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平均风速为每个断面上均匀布置的 6 至 12 个测点所
得风速的均值。风速测量的误差主要来自未发现或
难以测量的围护结构缝隙，因此需要在测量后进行
风量平衡校核，从而确认渗透风量计算的准确性。
在风速测试法的基础上，本文采用 CO2 浓度法、含
湿量法和热量平衡法对测量的渗透风进行对比分析，
进一步验证测试结果的准确性。以上测试方法在作
者之前的研究中（即本文中的航站楼 E）进行了详
细说明和验证 [10]。
2.3. 渗透风简化计算方法

总结实地测量中发现的机场航站楼高大空间渗
透风特征，本文利用简化模型来计算渗透风量和供
热量，并进行节能潜力分析。如图 1 所示，简化模
型考虑三种常见的航站楼空间形式，即单体空间建
筑、二楼层建筑、三楼层建筑。单体空间建筑可以
代表支线机场。二楼层建筑代表典型的干线机场或
者枢纽机场（如表 1 中的 A、B、C、F 和 G），其
中 F2 层为出发层，F1 层为到达层。三楼层建筑代
表综合枢纽机场（如表 1 中的 D 和 E），B1 层通常
为换乘层，同样和室外环境直接相连。

表 1 实地测试的机场航站楼

图 1 机场航站楼高大空间简化模型 

该简化模型在作者之前的研究中进行了详细说
明 [12]。模型计算的基本方程包含了室内温度分布方
程、空气流量平衡方程、能量平衡方程、渗透风驱
动力方程，求解以上方程组可以计算得到渗透风量
及供热量。下文以二楼层建筑为例（如图 1(a)）对
渗透风的计算进行简要说明。二楼层建筑内的空气
流量平衡方程如式 (1)。

 

(1)

式中 G1 和 G2 分别为通过 F1 层和 F2 层的底部
开口流入室内的渗透风流量；Gr 为通过顶部开口流
向室外的空气流量；Gex 为航站楼内的机械排风量；
Gf 为航站楼内的机械新风量。

通过底部和顶部开口的空气流量由室内外的热

1 2+ + +f r exG G G G G=

(a) 单体空间建筑 ,                   (b) 二楼层建筑                       (c) 三楼层建筑

航站楼编号 建造年份 所处气候区 室外设计温度
(°C) 

建筑面积 
(万 m2) 高大空间空调末端 

A 2010 严寒 -23.7 10.6 喷口送风+辐射地板 

B 1999 寒冷 -9.9 3 3.6 喷口送风 

C 2003 寒冷 -5.7 8 .4 喷口送风 

D 2012 寒冷 -5.7 2 4.7 辐射地板 

E 2012 夏热冬冷 1.0 33.0 喷口送风 

F[9] 2 007 寒冷 -7.2 1 6.5 喷口送风 

G[11] 2 000 夏热冬冷 -2.4 6 .8 喷口送风 
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压差（Δp）驱动，如式 (2) 和 (3) 所示。
 ,  

(2)
 

(3)

式中 ρ 为空气密度；c 和 A 分别为底部开口的
无量纲流量系数和开口面积，下标 1 和 2 表示 F1 层
和 F2 层；cr 和 Fr 分别为顶部开口的无量纲流量系
数和整体屋面面积。其中 c 和 cr 可以用上式和实测
数据计算得到，可用于评价底部和顶部开口的实际
情况。
3. 实地测试结果

如图 2 所示，4 座航站楼的室内风量平衡测试
结果显示出显著的热压驱动渗透风现象。室外空气
通过各楼层门渗透进入室内，直接影响了人员活动

区域的热环境；同时由于顶部存在各类开口，导致
室内被加热的空气直接从顶部流出。此外由于航站
楼中存在一定量餐饮和卫生间排风，且机械新风（补
风）系统几乎处于关闭状态，因此一定程度增加了
渗透风量。

表 1 中 7 座航站楼的渗透风情况汇总如表 2。
航 站 楼 外 门 的 开 启 时 间 占 比 高 达 55%~99%， 造
成室外空气从各楼层外门渗透进入室内。以上航
站楼的渗透风换气次数在 0.06~0.56 h-1。虽然换
气次数和一般小空间建筑（如住宅、办公等）的
数值类似，但是由于航站楼巨大的建筑体积，实
际渗透风量可达到 2.5~69.8 万 m3/h，甚至超过空
调系统可能提供的机械新风量。严重的渗透风使
得室内 CO2 浓度维持在较低水平（平均 478~654 
ppm）。同时渗透风造成了巨大的空调供暖负荷，
渗透风散热量和空调供热量的比值为 23%~92%。
由此可见减小渗透风对于降低航站楼供暖能耗具
有重大意义。

1
1 1 1

2 p
G c A

ρ
∆

= 2
2 2 2

2 p
G c A

ρ
∆

=

2 r
r r r

p
G c F

ρ
∆

=

 (a) A

(b) C
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使用式 (2) 和 (3) 可以通过实测数据计算得到各
个航站楼底部开口和顶部开口的无量纲流量系数。
该系数体现了空气流经某通道时的阻力，因此可以
用来评价建筑的气密性。作者对其中 4 座航站楼的
底部开口无量纲流量系数（c）和顶部开口无量纲流
量系数（cr）进行了详细测试，结合文献中一座单
体空间高铁站的测试 [16]，以上结果汇总如表 3。

对于正常使用的外门，底部开口的 c 值基本在
0.25~0.55。D 航站楼 B1 层几乎无人使用，外门处于
关闭状态，因此 c 值极小。其中 A 航站楼的建筑外
门安装有厚重的棉风帘，因此可以显著降低 c 值至
0.28；其余案例中均为一般推拉门，c 值较为类似，
平均值为 0.45。由此可见，安装棉风帘能够有效降

低外门的 c 值，增加空气流动阻力，从而有效减小
渗透量。

顶部开口的 cr 值基本在 1×10-5~1×10-3。其中
在 C 航站楼、E 航站楼和高铁站 [16] 中，作者在建筑
顶部都发现了明显的开口，如开启的天窗和检修马
道门等，在此情况下 cr 值均在 10-4 量级。而在其
余案例中未发现明显的顶部开口，因此室内空气基
本通过屋面缝隙等较小的开口流出，在此情况下 cr
值基本小于 1×10-4。由此可见，有效密封屋面可
以量化为降低屋面的 cr 值。从可操作性角度出发，
可将目标的 cr 值设置为 1×10-4，即关闭明显的屋
面开口。

在渗透风的作用下，各种空调末端会造成高大

表 2 机场航站楼渗透风量实地测试结果

图 2 实测机场航站楼室内风量平衡情况

(c) D

(d)E 

航站楼编号 A B C D E F[9] G[11]

室外温度 (ºC) -0.4 6.0 0.8 2.5 8.9 4.0 2.8

外门开启时间占比 94% 79% 87% 88% 99% 87% 55%

平均 CO2 浓度 (ppm) 598 654 548 478 507 560 584

机械新风开启情况 关闭 关闭 关闭 关闭 关闭 关闭 关闭

渗透风量
( 万 m3/h) 2.5 22.3 16.0 14.5 69.8 41.1 11.3

(h-1) 0.06 0.36 0.45 0.18 0.56 0.41 0.33

渗透风散热量 / 供热量 23% 73% 70% 57% 92% 76% -
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空间内不同的垂直温度分布，如图 3 所示。对于喷
口送风，喷口以上的空间温度均匀；但喷口以下的
区域（即设计时认为的空调控制区）通常存在一定
程度的温度梯度，这是底部冷风渗入导致的结果。
但在 D 航站楼中，辐射地板在高大空间底部提供了

表 3 底部和顶部开口无量纲流量系数实地测试结果

均匀的热量，即使有渗透风的影响，室内垂直方向
的温度依旧呈现均匀分布。因此，当目标是控制人
员活动区温度相同时，辐射地板可以使得全空间平
均温度低于喷口送风的情况，因此具有较小的渗透
风热压驱动力，存在减小渗透风的潜力。

4. 减小渗透风的供暖节能潜力分析
基于实测结果，本节将利用简化模型分析三种减

小渗透风方法的供暖节能潜力，即减小底部开口、减
小顶部开口和使用辐射地板。减小底部开口的方式为
使用 A 航站楼中的外门棉风帘，具体量化为外门的 c

值从 0.45 降至 0.25。减小顶部开口的方式为关闭明显
的屋面开口，具体量化为屋面的 cr 值从 1×10-3 降至
1×10-4。使用辐射地板替换传统的 5m 高度喷口送风，
可以实现全空间垂直温度分布均匀。用于分析以上三
种减小渗透风方法的计算案例如表 4 所示。

图 3 值机大厅垂直温度分布（黄色区域为空调控制区）: (a) A, (b) E, (c) C, (d) D

表 4 分析减小渗透风节能潜力的计算案例

编号 高铁站[16] A C D E 

建筑类型 单体空间 二楼层 二楼层 三楼层 三楼层 
外门开启情况 单层门常开 双层门 

外门棉风帘 
内门自动门 

双层门 
外门自动门 
内门常开 

双层门 
内/外门均为 

自动门 

双层门 
内/外门均 

常开 
屋面开口情况 马道门 以缝隙为主 少数天窗 以缝隙为主 马道门+天窗 
底部开口（外门） 
无量纲流量系数 c 

F1: 0.50 F 2: 0.33 
F1: 0.28 

F2: 0.38 
F1: 0.43 

F2: 0.39 
F1: 0.49 

B1: 0.016 

F2: 0.46 
F1: 0.53 
B1: 0.37 

顶部开口（屋面） 
无量纲流量系数 cr 

8.0×10-4 2 .0×10-5 2 .6×10-4 9 .6×10-5 9 .6×10-4 

 

计算案例 比较基准 减小底部开口 减小顶部开口 使用辐射地板 
底部开口（外门） 
无量纲流量系数 c 

0.45 0 .25 0.45 0 .45 

顶部开口 
无量纲流量系数 cr 

1×10-3 1 ×10-3 1 ×10-4 1 ×10-3 

空调末端 5 m 高度 
喷口送风 

5m 高度 
喷口送风 

5m 高度 
喷口送风 

辐射地板 
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为了计算图 1 中三类典型航站楼的年供热量，
本文选取乌鲁木齐、北京和上海三座城市的全年室
外气象参数进行计算，其分别代表严寒地区、寒冷
地区和夏热冬冷地区。计算中保证各个案例中人
员活动区域的热舒适状态相同。年供热量的计算

结果如图 4 所示，减小底部开口、减小顶部开口
和使用辐射地板分别能够实现年供热量比基准平
均降低 32%、68% 和 54%。因此，以上三种方法
均能够有效控制渗透风造成的负荷，从而显著降
低供热能耗。

5. 总结
本文通过实地测试对比分析了我国不同气候区

7 座机场航站楼的冬季渗透风现状，并利用简化计
算模型讨论不同降低渗透风方法的供暖节能潜力，
得到的主要结论如下：

（1）实测发现，航站楼的机械新风系统几乎处
于关闭状态，外门的开启时间占比高达 55%~99%，
造成室外空气从各楼层外门渗透进入室内，渗透风
量在 2.5~69.8 万 m3/h（换气次数 0.06~0.56 h-1）。
严重的渗透风使得室内 CO2 浓度维持在较低水平（平
均 478~654 ppm），渗透风散热量和空调供热量的
比值为 23%~92%。

（2）量化分析底部开口、顶部开口和空调末端
对于渗透风的影响。底部开口用无量纲流量系数 c
来描述（一般在 0.25~0.55），对外门安装棉风帘可
将 c 从 0.45 降低至 0.28。顶部开口用无量纲流量系
数 cr 来描述（一般在 1×10-5~1×10-3），关闭明显
的屋面开口可将 cr 降低至 1×10-4 以下。使用辐射
地板替换传统的喷口送风，可实现全空间垂直温度
分布均匀。

（3）在严寒、寒冷和夏热冬冷三个气候区条件
下计算典型航站楼的年供热量。发现减小底部开口、
减小顶部开口和使用辐射地板分别能够实现年供热
量比基准降低 32%、68% 和 54%。因此，以上三种
方法可以考虑在新建航站楼设计或既有航站楼运行
中使用，从而实现有效降低机场航站楼的供暖能耗。

图 4 减小渗透风的供暖节能潜力分析 :
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1. 引言
机场航站楼通常为高大空间建筑，该类型建筑

多存在垂直连通的跨层空间，并较多采用大面积的
玻璃幕墙。这种类型建筑的能耗较高，可达普通公
共建筑的 1~2 倍 [1]，其中空调能耗占其建筑运行能
耗的 40%~60%[2]。由于高大空间的热压通风作用，
此类建筑往往存在明显的渗风现象。

目前已有研究人员对该类型建筑的热环境特性
及渗风特性进行了实测分析。林琳等 [3] 采用多种测
试方法对西南地区某机场航站楼各季节的渗风特性
进行了实测，总结了不同测试方法的优劣，并对测
试结果进行了对比分析；翁建涛等 [4] 对夏热冬冷地
区某机场航站楼的冬季室内热环境进行了测试分析，
总结了改善高大空间冬季室内热舒适性的策略；吴
明洋等 [5] 对西安咸阳国际机场 2 个航站楼冬夏季室
内环境进行了测试，并对不同的分层空调末端形式
进行了比较分析；王崇杰等 [6] 对机场室内热环境现
状及寒冷地区的热环境特点进行了分析讨论，总结
出适合寒冷机场建筑的热环境优化策略。

上述研究中所研究的建筑集中在夏热冬冷地区
及寒冷地区。实际运行中，不同地区的气候条件对
于建筑能耗影响显著。本文以严寒地区某航站楼为
例，对不同季节航站楼室内热环境及渗风情况进行
测试，以期为该气候区高大建筑的热环境特性及渗
风特性研究提供参考。
2. 测试概况
2.1. 建筑概况

测试建筑为我国严寒地区某机场的 T3 航站楼，
该航站楼于 2010 年启用，总建筑面积为 10.6 万 m2。
该航站楼共有四层，分别为 F2 出发层、F1 到达层、
B1 与 B2 工作区。航站楼功能区域共分成 4 个，如
图 1（a）所示，其中 A 区和 C 区为国内候机区，B

严寒地区航站楼冬夏热环境及渗风特性实测研究
许峥浩，刘效辰，蔺文钰，陈   琪，张   涛，刘晓华

（清华大学建筑节能研究中心，北京  100091）

［摘   要］本文对严寒地区某机场航站楼不同季节的室内热环境及渗风情况进行了实测研究，对测试方法
进行了介绍，并对不同季节的测试结果进行了分析。测试结果表明 ：此类高大空间建筑室内温湿度波动受室外
影响显著 ；夏季运行时，建筑出入口实测渗风量为 16~27 万 m³/h ；冬季运行时，室内外温差大，渗风驱动力强，
通过加装防风棉帘等措施加强建筑的气密性，可大幅降低不必要的渗风量，建筑出入口实测渗风量为1~2万 m³/h。

［关键词］机场航站楼 ；实际测试 ；热环境 ；渗透

项目课题：国家重点研发计划项目课题（2018YFC0705001）                      

区为值机大厅及迎宾大厅，D 区为国际候机区。该
航站楼值机大厅高 30 米，与室外通过大门等直接连
接，大厅内采用全空气空调系统喷口送风，夏季送
冷风，冬季送热风，冬季运行时采用全回风模式，
无机械新风。由于严寒地区建筑冬季室内外温差较
大，热压作用明显，因此航站楼在冬季运行时为减
少出入口渗风带来的影响，对各外门进行了防渗风
处理，加装两道棉风帘。

 

 

图 1 严寒地区某机场 T3 航站楼

 (b) 值机大厅垂直测点布置图

(a) 航站楼出发层平面图



第二十二届全国暖通空调制冷学术年会（2020）文集综合 Comprehensiveness

| 建筑环境与能源 | 2020年第10期430

2.2. 测试方法
测试的主要研究对象为室内环境场的温湿度，

CO2 浓度及渗透风量等参数，其中温湿度，CO2 均采
用布置相关监测自记仪器进行连续时间段的数据采
集，图 1 中给出了部分测点的布置图。渗风情况的
测试方法通常为风速测试法及示踪气体法，林琳等 [3]

的研究中指出，采用 CO2 浓度法、含湿量法等示踪
气体法对建筑渗风进行测试时，会受到室内外 CO2

浓度差或室内外含湿量差过小、室内散发源状况复
杂等制约；而在风出入口明确的环境下，风速测试
法的测量结果相对准确。该机场航站楼出入口固定，
且顶部天窗在一般情况下为关闭状态，因此风的出
入口明确，故而本文采用风速测试法直接对航站楼
的渗风情况进行测试。测试在 T3 航站楼安检以外
区域开展，包含 F2 层值机大厅和 F1 层到达大厅。
测试期间每隔 2 小时在各层的外门处测量断面上的
平均风速，通过平均风速乘以面积的方法得到渗透

风量。
2.3 夏季测试结果

（1）温湿度及 CO2 测试结果
夏季测试期间 T3 航站楼温度变化曲线如图 2 所

示。测试期间，7 月 23 日和 7 月 24 日为典型夏季
工况，在空调运行时间内，人员活动区温度变化范
围为 24~28℃，略高于设计值 25℃。其中位于 F2 层
的值机区域温度整体高于候机区域温度，候机区域
温度整体高于 F1 层迎宾区域温度。在垂直方向上的
温度分布如图 2（b）所示，7m 高度靠近射流送风
口，可以发现送风口及以下区域温度基本均匀；送
风口以上区域温度不断升高，且在一天之内随室外
温度波动。受到太阳辐射的影响，高大空间高处的
温度甚至高于室外温度，在 7 月 23 日下午甚至高达
49℃。其中 30m 高度出的测点位于马道以上接近天
窗的位置，其波动幅度和室外太阳辐射强度密切相
关。

(a) 人员活动区                                      (b) 值机大厅垂直分布

图 2 严寒地区某机场 T3 航站楼温度分布（夏季）

夏季测试期间 T3 航站楼人员活动区的含湿量变
化曲线如图 3 所示。测试期间，人员活动区含湿量

变化范围为 7~12g/kg，均低于设计值 13g/kg，且和
室外值较为接近，垂直方向上的湿度分布相对均匀。

(a) 人员活动区                                        (b) 值机大厅垂直分布

图 3 严寒地区某机场 T3 航站楼湿度分布（夏季）
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   夏季测试期间 T3 航站楼人员活动区的 CO2

浓度变化曲线如图 4 所示。测试期间，人员活动区
CO2 浓度变化范围为 300~750ppm，均低于规范要求
的 1000ppm。

（2）渗透风情况
图 5 所示为夏季测试期间典型日的渗透风量及

室内外压差变化。F1 层和 F2 层大门处均测得室内
空气稳定向室外流动，其中 F1 层在一天之内的渗透
风 量 范 围 在 9.4~14.5 万 m³/h，F2 层 在 6.8~14.7 万
m³/h，总渗透风量范围在 16.2~27.4 万 m³/h。此外
渗透风量在一天内呈现出先减小后增大的趋势，这

(a) 人员活动区                                        (b) 值机大厅垂直分布

图 4 严寒地区某机场 T3 航站楼 CO2 分布（夏季）

个变化规律也与测试得到的室内外压力差△ P 变化
吻合。压力分布体现出典型的夏季热压通风模式：
在高大空间底部（F1 层和 F2 层）呈现室内正压状态，
室内外压差△ P 在 3~10Pa 范围内，室内空气通过开
启的外门向室外流动；在高大空间顶部呈现室内负
压状态，室内外压差△ P 在 -1Pa 左右，室外空气通
过天窗或缝隙向室内流动。

(a) 航站楼出入口渗风量                            (b) 航站楼室内外压差垂直分布

图 5 严寒地区某机场 T3 航站楼渗风测试（夏季）

  2.4. 冬季测试结果
（1）温湿度及 CO2 测试结果
冬季测试期间 T3 航站楼温度变化曲线如图 6 所

示。测试期间，室外温度为 -10~3℃，人员活动区
温度变化集中在 20~29℃。其中，位于 F2 层的温度
整体高于 F1 层的温度；垂直方向上的温度分布相对
均匀，变化范围为 25~27℃。

冬季测试期间 T3 航站楼人员活动区的含湿量变

化曲线如图 7 所示，人员活动区的大部分区域含湿
量变化范围为 3~6g/kg，在设计值 5g/kg 附近波动。
垂直方向上的湿度分布相对均匀，仅在 1m 处受人员
散湿影响略高于其他区域。

冬季测试期间 T3 航站楼人员活动区的 CO2 浓
度变化曲线如图 8 所示。测试期间，人员活动区
CO2 浓度变化范围为 400~800ppm，均低于规范要求
的 1000ppm。
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（2）渗透风情况
图 9 所示为冬季测试期间典型日的渗透风量及

室内外压差变化。F1 层大门处测得空气稳定向室内
流动，F2 层大门处测得空气稳定向室外流动，其中
F1 层在一天之内的渗透风量在 1.6~2.4 万 m³/h，
F2 层在 1.1~1.5 万 m³/h。由于航站楼在冬季运行
时，各外门加装了棉风帘，因此渗透风量显著小于
夏季。此外渗透风量在一天内呈现出先减小后增大
的趋势，这个变化规律也与测试得到的室内外压力
差变化吻合。压力分布具有典型的冬季热压通风特

(a) 人员活动区                                      (b) 值机大厅垂直分布

图 6 严寒地区某机场 T3 航站楼温度分布（冬季）

(a) 人员活动区                                       (b) 值机大厅垂直分布

图 7 严寒地区某机场 T3 航站楼湿度分布（冬季）

(a) 人员活动区                     (b) 值机大厅垂直分布

图 8 严寒地区某机场 T3 航站楼 CO2 分布（冬季）

征：在高大空间底部（F1 层）呈现室内负压状态，
室内外压差△ P 在 -5Pa 左右，室外空气通过开启
的外门向室内流动；在高大空间的顶部呈现室内正
压状态，室内空气通过天窗或缝隙向室外流动。由
于严寒地区建筑的密封性良好，因此顶部的渗透风
情况不明显，使得热压差梯度变化更大，室内外压
差△ P 达 45Pa，零压面更低，出现在了建筑 5m 高
度处，故而 F2 也呈现室内正压状态，室内外压差
△ P 在 5Pa 左右，室内空气通过开启的外门向室外
流动。
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3. 结果分析
室内外 CO2 浓度差值能够很好的反映建筑的新

风供给情况，建筑的新风供给来自于机械新风以及
与外界连通的出入口处的渗透风。在室内 CO2 散发
源强度较低（人员较少）或建筑存在大量新风供应（机
械新风 + 渗透风）时，建筑室内的 CO2 浓度则会趋
近于室外 CO2 浓度。从表 1 和图 4 可以看到：航
站楼夏季室内 CO2 浓度的最低值为与室外浓度基
本一致，航站楼室内的 CO2 浓度日波动规律类似，
日最低值出现在夜间航班数量较少，室内人员稀
疏时 CO2 浓度与室外 CO2 浓度基本一致。对于冬
季而言，航站楼室内 CO2 浓度的日最低值同样出

(a) 航站楼出入口渗风量                         (b) 航站楼室内外压差垂直分布

图 9 严寒地区某机场 T3 航站楼渗风测试（冬季）

现在航班数量较少，室内人员稀疏的夜间，而此
时室内的 CO2 浓度则在 400ppm 以上，明显高于室
外的 CO2 浓度，航站楼内的新风供给量（机械新
风 + 渗透风）较少，在图 9 冬季出入口渗风情况
的测试结果中也表明冬季航站楼的渗风量较小，
航站楼的密封性良好。

表 1 航站楼 CO2 浓度测试结果

  

(a) 夏季                                            (b) 冬季

图 10 严寒地区某机场 T3 航站楼渗风测试结果

CO2浓度（ppm） 夏季 冬季 

人员活动区 300~750 400~800 

室外 300~350 300~350 
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出入口处的渗风由风压和热压共同驱动，图 10
为夏季及冬季测试期间典型时刻的室内外压差及渗
风量测试结果，可以看出，夏季航站楼一二层室内
均为正压，因此各出入口均为往外出风；在冬季运

行时，航站楼为减少渗透风影响，对各出入口加装
了防风棉帘，测试期间，一层室内为负压，二层为
正压，此时一层各出入口往里进风，二层各出入口
往外出风，冬季的渗风量明显小于夏季渗风量。

结果与文献中测得的我国其他地区航站楼冬季
的渗风数据进行比较，可以看到，该地室内外温差
较大，驱动力较强，而该航站楼通过加装防风门帘
的方式使得渗风量大幅减小。
4. 总结

本文对严寒地区某机场航站楼不同季节的热环
境进行了实测研究，得到的主要结论如下：

（1） 从 航 站 楼 温 湿 度 及 CO2 的 测 试 结 果 来
看：夏季测试期间，航站楼人员活动区温度集中在
24~28 ℃， 湿 度 集 中 在 7~12g/kg，CO2 浓 度 集 中 在
300~750ppm；冬季测试期间，航站楼人员活动区温
度集中在 25~27℃，湿度集中在 3~6g/kg，CO2 浓度
集中在 400~800ppm；

（2）从各季节的渗透风量来看，航站楼的夏季
渗风量较大，测试期间的渗风量在 16~27 万 m³/h 间，
而对于冬季，由于加装了防风棉帘，渗风量显著减少，
仅有 1~2 万 m³/h，防风棉帘对于减小高大空间渗风
的作用显著；

（3）从不同机场的情况对比来看，在冬季室内
外温差大驱动力强的情况下，该严寒地区航站楼的
渗风量远小于其他地区航站楼，建筑的气密性较好。

致谢：
本 研 究 受 国 家 重 点 研 发 计 划 项 目 课 题

（2018YFC0705001）资助，特此致谢。
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0 引言
变风量空调系统（Variable Air Volume，VAV）

是我国高级写字楼中较为常见的一种空调系统，其
末端（VAV Box）作为变风量系统的关键组件，对
系统能耗、室内空气品质与热舒适有重要影响。
末端最小送风量的设定通常表达为最大送风量的百
分比。变风量末端设备的类型很多，本研究仅针对
我国常用的单风道压力无关型无风机变风量末端。
该设备的常用控制逻辑如图 1 所示。供冷工况下，
VAV 末端控制器在最大和最小送风量的范围内，通
过调节送风量来保持室内温度；在供热工况下，则
保持最小送风量，通过再热盘管调节送风温度来控
制室内温度。最小送风量的设置，取决于如下因素：
室内新风需求、气流组织要求，以及 VAV Box 控制
精度。理想状态下的末端最小送风量应为动态值，
恰好满足以上要求；为保守起见，我国实际工程中
一般将其设置为 30%-50%。然而相关研究 [1] 表明
配置有 DDC 的末端能将送风量控制在 5%-15%。
如果最小送风量设置过高，因规范不允许冷热抵消，
盘管无法加热送风，夏季以及过渡季节会导致室内
过冷，并增加风机能耗；供暖工况下，则造成风机
能耗的增加。若最小送风量设置过小，会导致室内
新风量不足，或气流组织问题。基于此，很多研究
者针对 VAV Box 最小送风量的优化做了大量研究。

为降低夏季最小送风量，且不影响供暖工况时
室内气流组织，Taylor 等人提出 VAV 末端送风的双

变风量系统末端最小送风量设定对空调系统能耗
与热舒适影响的研究

赵   泽 , 逄秀锋 , 王   丹 , 赵丹阳，王   伟

（绿色建筑环境与节能技术北京市重点实验室，北京工业大学，北京 100124）

［摘   要］变风量末端的控制对变风量系统运行效果有重要影响，末端最小送风量的设计值是影响变风量
系统能耗与室内空气品质的关键因素。目前我国相关设计手册对变风量末端最小送风量的设定较为保守，工程
设计人员对末端最小送风量的设计不够重视，安装过程中通常使用默认设定值，而该默认值又往往偏高，从而
造成使用过程中能耗偏高，且舒适性无法保证。基于此，本研究通过模拟计算，分析了几种常用末端最小送风
量设定值对室内热舒适与空调系统能耗的影响。首先，使用 EnergyPlus .ver.9.3.0 软件分别建立末端最小送风比
为 15%、30%、45% 的办公建筑实验模型 ；其次分析模拟数据，对比不同末端最小送风量对系统能耗、室内空
气品质与热舒适的影响。研究结果表明，将变风量末端最小送风量由最大送风量的 45% 与 30% 降低至 15% 后，
在不影响室内空气品质与热舒适的前提下，能将空调系统总能耗能降低 24% ～ 34% 与 11% ～ 18%。

［关键词］变风量末端 ；变风量系统调适 ；建筑节能

最大送风（dual maximum control sequence），该方法
将最小送风量与供热工况下的送风量解耦，有利于
将最小送风量设置更低，但该研究并没有深入研究
最小送风量的设计对系统能耗影响 [2]。Lee K H 等人
研究了韩国气候下不同变风量末端最小送风量对空
调系统能耗的影响，研究结果表明合理优化 VAV 末
端最小送风量能节省 20% 的空调系统能耗 [3]。Saber
等人分析了在美国不同气候条件下变风量末端最小
送风量对不同建筑类型中变风量空调系统能耗影响，
实验结果表明降低末端送风量能在保证室内热环境
同时降低末端再热能耗。并得出结论认为对于高通
风率空间（比如学校等），将最小送风量比设置为
0.1 是一种比较节能的控制策略 [4]。为了研究降低末
端最小送风量对热舒适与室内环境的影响，Zhang, B
等人通过模拟实验的方法，分别计算不同末端最小

基金项目：国家重点研发计划项目“基于 BIM 的绿色建筑
                     运营优化关键技术研发”（2018YFC0705900）

图 1 VAV Box 控制示意图
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风量控制逻辑下变风量系统各部分的能耗状况与室
内空气品质。研究结果表明 20% 与 30% 的末端最
小送风比都可满足 ASHRAE Standard 62.1-2010 的通
风要求，但在非重点控制区域均存在着过度通风问
题 [5]。为研究末端最小送风对室内热舒适的影响，
Arens E 等人分别针对高低不同的最小送风量展开实
验并调研室内居住者的热感觉，研究结果表明更低
的最小送风量值（5%-15%）也不会对建筑用户产生
不利的热舒适感觉，最小送风量比可设置更低 [6]。
为了优化 VAV 末端最小送风量，使末端送风同时满
足热舒适与通风需求，Young-Hum Cho 提出一种
能根据实际供暖工况而自动优化送风温度与末端
最小送风量的控制策略，研究表明该控制策略在
保证室内良好热舒适的同时能实现 33% 的节能量
[7][8][9], 但该控制策略主要研究的是供暖工况下末端最
小送风量控制逻辑，且仅关注 VAV Box 本身能耗，
其控制逻辑复杂难以在实际工程中应用。Liu G 提出
一种能根据实际人数实时调整末端最小送风量设定
值的控制策略 [10][11]，研究表明该 OBC 控制策略不仅
可以有针对性地控制末端送风量，还可以实时调节
AHU 的送风量、制冷机组的运行效率，以及动态调
节室内照明状况，是一项极其具有应用前景的技术，
但其传感器成本高且控制逻辑复杂，目前难以在实
际中应用。

现有针对末端最小送风量的研究主要集中在
末端最小送风量的优化控制算法与末端最小送风量
对能耗或热舒适的影响，这些优化控制策略需要较
高的硬件成本，且控制策略复杂，实际应用较为困
难。对于目前大部分 VAV 空调系统而言，其末端最
小送风量为固定值，通过合理地降低末端最小送风

量，对于既有 VAV 系统而言不失为一种高效且成本
极低的 VAV 系统调适手段。目前我国相关设计手册
建议 VAV 末端最小送风量，不得低于最大送风量的
30% ～ 50%[12][13][14][15]，为了研究这些推荐值对空调
系统能耗与室内热舒适影响，需要对不同推荐值进
行相同条件下的对比试验分析，以获取在我国气候
条件下，满足室内热舒适要求，且空调系统能耗最
低的末端最小送风量设计值。

为此，本研究通过模拟计算，分析了在我国不
同气候条件下，设计手册所推荐的末端最小送风量
对系统各组成部分能耗的影响，并分析了在我国不
同热工分区中降低末端最小送风量对室温以及室内
空气品质的影响，为实际应用中 VAV 末端最小送风
量的设计提供了参考依据。首先使用 EnergyPlus9.3.0
软件建立所需的实验模型，修改末端最小送风比为
15%、30%、45%；其次，分析系统能耗与室内空气
品质以及热环境，对比不同末端最小送风量设计对
系统各部件能耗与室内空气品质的影响。
1 模型概况
1.1 建筑概况

本研究采用美国能源部（DOE）所开发的典型
公共建筑参考能耗模型，选用其中的办公建筑为研
究对象。其建筑外形与热工分区如图 2 所示，建筑
体共 3 层，每层被分为 5 个热区，整个楼层的面积
约为 920m2；总窗墙比约为 25%。除对模型的天气
文件与变风量末端送风参数进行修改外，围护结构
的热工参数根据不同城市有所改变。本研究所使用
的天气文件及其所对应围护结构热工性能如表 1 所
示。建筑内扰密度如表 2 所示，其变化情况如图 3
所示。

表 1 外围护结构热工参数

表 2内扰密度

热负荷分类 内部负荷 

照明，w/m
2
 1 6 

人员（峰值），m
2
/person 9 

设备，w/m
2
 1 0 
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1.2 空调系统概况

该模型为单风道 VAV 系统，冷源为 3 个双级
直接蒸发冷却设备，热源为燃气加热盘管与末端
电加热再热盘管，基于 GB50736-2012 要求，供
冷 时 将 热 盘 管 关 闭。AHU 送 风 温 度 设 为 12 ℃，
供热工况时送风经末端再热到合适温度后送入房
间；VAV 末端为带再热盘管的压力无关型末端，
其控制方式为单最大控制；空调系统详细数据如

表 3 所示。系统水泵、风机控制方式为间接运行，
室外新风量控制方式为基于 MZE 方程的动态新
风量控制方法。在室温调节中，末端控制器根据
室温实测值和设定值之间的偏差，经 PI 温度控制
器计算后得到新的送风量设定值，将该值与实际
送风量之间的差值经计算后得到新的阀门权值。
本研究分别设置末端最小送风比为 15%、30%、
45%。

a. 建筑立体图                                           b. 平面图

图 2建筑模型信息

0:00 3:00 6:00 9:00 12:00 15:00 18:00 21:00 0:00-- --

0.0

0.2

0.4

0.6

0.8

1.0

内
扰

变
化

时间

 工作日
 休息日

图 3 内扰随时间变化图

表 3  HVAC 系统参数

2 实验结果分析
2.1 空调系统能耗分析

本研究中的建筑模型及空调系统的其他控制参

数均相同，仅改变末端控制器最小送风量并计算室
内环境质量与空调系统能耗，模拟结果能有效揭示
在我国不同城市中，最小送风量对空调系统能耗与

AHU 送风温度 冬夏均为 12℃ 

室温设定值 冬 季2 1℃，夏季 24℃ 

室外新风量 根据实际需求动态计算 

末端最小送风量 1 5%、30%、45% 

末端控制方式 基于温差的单最大控制方式 

冷源类型 直接蒸发制冷设备 

热源类型 燃气加热盘管、电加热再热盘管 
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室内热舒适的影响。为研究在我国不同热工分区下
最小送风量对系统能耗与热舒适的影响，分别选取
北京、上海、广州三个城市的气象数据，将末端最

表 4 空调系统能耗

风机、冷热源以及空调总能耗都是呈不同比例增
加。当末端最小送风量由 15% 增至 30% 时，风机
能耗在三个城市增加了 8.1% 至 14.3%，当末端最小
送风量由 15% 增至 45% 时，风机能耗增加了 37%
至 45.5%。随最小送风量由 15% 增至 30%，三个城

市的冷源能耗增加了 4.7% 至 11.3%，最小送风量由
15% 增至 45% 时，三个城市的冷源能耗增加 14.6%
至 24.8%；从表中数据可知，最小送风量对环境越
热地区的冷源能耗影响越大。最小送风量由 15% 增
至 30% 时，热源能耗增加了 9.3% 至 62.5%，其中

 05/10 01:00  06/10  07/10  08/10  09/10  10/10  10/10 24:00

20

22

24

26温
度
（
℃
）

a.济南供冷工况室温控制效果图

 室温设定值
 Vmin=15%
 Vmin=30%
 Vmin=45%

小送风量修改为 15%、30%、45% 后空调系统的能
耗计算结果如表 4 所示。

由结果可知，随 VAV 末端最小送风量的增加，

 05/10 01:00  06/10  07/10  08/10  09/10  10/10  10/10 24:00

20

22

24

26温
度

（
℃

）

b.上海供冷工况室温控制效果图

 Vmin=15%
 室温设定值
 Vmin=30%
 Vmin=45%
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c.广州供冷工况室温控制效果图

 室温设定值
 Vmin=15%
 Vmin=30%
 Vmin=45%
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d.济南冬季室温控制效果

 室温设定值
 Vmin=15%
 Vmin=30%
 Vmin=45%

图 4 室温控制效果图
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广州的能耗增加 62.5%，主要因为广州全年很少出
现供热工况，其热源耗能基数较小，导致增长率计
算值较大；当末端最小送风由 15% 增至 45% 时，北
京与上海的热源能耗分别增加 52% 与 40.0%。由此
可知，最小送风量对风机、冷热源能耗有重要影响，
合理设计最小送风量对节能减排有重要意义。
2.2 室内热舒适分析

末端最小送风量对室内环境也有着重要影响。
为分析末端最小送风量设置过大可能带来的供冷季
与过渡季的室内过冷问题，本研究对不同最小送风
量下的室温进行对比分析，其结果如图 4 所示。

图 4 显示的是随机挑选日期内的室温控制效果
图，由 a、b、c 图可知，在供冷季与过渡季时，若
最小送风量设置为 45%，则有明显的室温过冷现象
发生；尤其在过渡季，其室温明显偏离设定值，在
室温设定值为 24℃情况下，过渡季时每天室温有数
小时低于 20℃，即不利于室内热舒适，且浪费空调
系统能耗。最小送风比为 30% 时，各个城市的室温
能控制在室温设定值的上下 2℃偏差内，其控制效
果与最小送风比为 15% 时明显较差；由此可见，适
当降低末端最小送风量能很大程度地减少室内过冷

现象的发生。
d 图显示的是天气文件为北京时不同最小送风

量在供热工况下室温控制效果，由图可知 15%-45%
的末端最小送风量都能满足供热需求，其控制温差
在 3℃内。最小送风量设置 15% 时，热区 1 的送风
范围为 500CMH-2500CMH 之间，通过合理选择末
端散流器可将送风风速控控制在 2m/s-5m/s 之间，
满足常用风口的气流组织要求。在单最大末端控制
器中，供热工况下的末端送风量保持在最小送风量，
为防止供热工况下末端送风量设计过低导致垂直室
温分层，可设置双最大末端控制方法，这使供热工
况下的末端送风量与供冷工况下末端最小送风量分
离，有利于进一步降低夏季 VAV 末端最小送风量。
2.3 室内空气品质分析

末端最小送风量的设计值偏于保守，很大程
度上是为了保证部分负荷时，满足室内新风需求。
为了分析不同末端最小送风量情况下室内新风量
是否满足要求，随机挑选热区 1 进行模拟分析，
并以 CO2 浓度作为分析指标，并从每季度随机挑
选一个月份的 11 号作为分析数据，其模拟结果如
图 5 所示。

由结果可知，最小送风量为 15% 时，供热季工
作时间内室内的 CO2 浓度在 500-900ppm 之间，供冷
季与过渡季室内 CO2 浓度在 450-700ppm 之间，均符
合 GB/T18883-2016 的要求。本研究中模型的新风控
制方法是基于多区域方程的新风控制方法，且假定
控制系统可获取室内实时人数，系统设定新风量为
45m3/(h• 人 )。空调系统可根据实际人数，动态计算
实际需求的新风量及室内实时送风量，因此动态计算
临界区域所需新风比 Z，并计算修正后的总新风比为：

算式中 X 为设计工况下所需总新风量与实际
送风量的比值。由此可知，室内所需送风量减少时，
实时新风比会随之增加，这使得送入每个热区内
的新风量都能达到所需量。从模拟结果也可看出，
在供冷季与过渡季，最小送风量由 15% 增加 45%
时，室内 CO2 浓度变化不大，这是因为当室内送
风量减少时，新风比也成比例增加，以满足室内
新风量需求。由此可知，只要 AHU 新风控制策略
合适，新风比能跟随送风量的变化做合理调整，
将末端最小送风量设计为 15% 时仍可满足室内新
风需求。

图 5 室内 CO2 浓度模拟结果
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3. 结论与展望
VAV 空调系统在我国已有 30 多年的应用历史，

目前在高级写字楼中应用较为普遍，但其调适运行
效果不佳，真正实现节能的建筑很少，甚至有不少
建筑在实际运行中将 VAV 系统当定风量系统使用。
造成 VAV 系统在我国使用效果不佳的原因有多，变
风量末端最小送风量设定不合理是其中之一，而且
相对易于改正。本研究初步得出了以下结论：

1）VAV 末端最小送风量对空调系统能耗有重
要影响，适当减少 VAV 末端最小送风量可大幅降
低空调系统能耗。本研究表明，分别将最小送风量
从 45% 与 30% 降低至 15% 后，在我国不同气候条
件下，能将空调系统总能耗能降低 24% ～ 34% 与
11% ～ 18%。

2) 合理降低末端最小送风量能明显改善供冷季
与过渡季室内热舒适。研究结果表明，最小送风量
设置为 45% 时，供冷季与过渡季均存在明显的过冷
现象；将最小送风量设置为 15% 能很好地控制室温，
且室内空气品质能满足规范要求；同时通过合理选
择送风散流器，可使最小送风量为 15% 时的风口风
速达 2m/s 以上，满足常用散流器的组织要求。

本文研究是基于静态最小送风量设定值的，即
最小送风量设定值一旦设定，在运行过程中保持恒
定。未来的研究，将集中在动态最小送风量的设定，
即根据运行的实际边界条件，动态改变最小送风量
设定值。
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0 引言
随着我国经济建设的迅速发展，以及民众对生

活品质要求的逐渐提高，我国建筑能耗在社会整体
能耗的占比迅速增长。2017 年，中国建筑运行的总
商品能耗为 9.63 亿吨标准煤，约占全国能源消费总
量的 21%，其中公共建筑能耗 2.93 亿吨标准煤，占
建筑能耗总量的 30.4%；城镇居住建筑能耗 2.26 亿
吨标准煤，占比 23.5%；农村建筑能耗 2.43 亿吨标
准煤，占比 25.2%；北方采暖能耗 2.01 亿吨标准煤，
占比 20.9%[1]。全面、客观认识大型公共建筑的能耗
特征是开展建筑节能工作的基础，我国各地研究者
对一些城市的公共建筑进行了大量的能耗调查与节
能分析 [2-10]。但目前我国基于建筑实际运行数据大
规模调研、分析的研究相对较少。

本文基于全国 453 栋办公建筑能耗调研数据，
通过用能现状、能耗差异及特点分析，客观描述了
我国大型办公建筑用能水平及能耗特点，从宏观上
认识了我国大型办公建筑的能耗现状。
1  样本概况

本文在全国范围内调研搜集了 453 栋 2631.5
万 m2 大型办公建筑相关数据，样本分布在全国 24
个省，覆盖严寒、寒冷、温和、夏热冬冷、夏热冬
暖五个气候区，考虑到我国办公建筑整体分布情况，
调研样本夏热冬冷、夏热冬暖及寒冷地区样本量最
大，严寒地区和温和地区样本量较少，具体占比如
图 1 所示。

调研采用问卷形式，分为数据初步调研及数据
复核两个阶段。调研内容包括建筑基本信息：建筑
所在城市、建筑建成年份、建筑规模、围护结构、
设备信息；用能系统形式：能源类型、空调系统类型；

大型办公建筑能耗特点统计分析
李林涛，陈昭文，魏   峥，张世栋

（中国建筑科学研究院有限公司 ,北京 100013）

［摘   要］本文通过对我国 24 个省市 453 栋大型办公建筑基本信息、运行参数以及能耗数据进行调研分析，
得出我国大型办公建筑能耗特点，并对各类能耗影响因素进行分析，为大型办公建筑能耗评价、诊断与优化运
行工作提供一定的指导。

［关键词］公共建筑 ；能耗特点 ；建筑节能 ；分项电耗

国家重点研发计划项目：基于全过程的大数据绿色建筑管
理技术研究与示范（2017YFC0704200）
中国建筑科学研究院有限公司青年基金资助项目：基于逆
向算法的公共建筑运行总能耗拆分及评价方法研究和工具
开发（20180109331030021）

建筑运行情况：运行时长、建筑功能分区、系统运
行逻辑、节能措施；各类能源逐月能耗数据。
2 大型办公建筑综合能耗特点分析
2.1  综合能耗特点

大型办公建筑主要用能系统包括采暖系统、空
调系统、照明系统、办公系统、动力系统、综合服
务系统。对于大型办公建筑，不同建筑同一系统用
能形式不同，如采暖空调系统，除消耗电力之外，
还包括燃气、集中供热、集中供冷等不同用能形式；
同一能源类型也可应用于不同建筑系统中，如电力
用于采暖空调、照明、办公等多个系统。大型办公
建筑能源消耗类型及用能系统供应如图 2 所示。

调研的办公建筑能源类型主要包括电力、天
然气、外购热力三类，其中电力是最主要的能源类
型。各类能源在调研的样本应用情况如表 1 所示。
电力在所有建筑样本均有使用；有 35.98% 的样本
有天然气消耗；10.15% 的样本使用了外购热力。根
据各类能耗数据按当量折算到一次能源，所有建筑
年平均总能耗为 26130.8 万 kgce，单位面积能耗为
9.93kgce·m-2，如表 2 所示。

样 本 建 筑 单 位 面 积 能 耗 分 布 如 图 3 所 示，
53.38% 建筑能耗水平处于 8kgce·m-2 以下，其中有

图 1调研样本分布情况
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45.95% 样本建筑单位面积能耗处于 4~8 kgce·m-2

之间，单位面积能耗超过 14kgce·m-2 的建筑约占比
16.22%。
2.2  建筑固有特点与能耗相关分析
2.2.1  不同地区建筑能耗分析

不同省份建筑能耗统计结果如图 4 所示，浙江、

电力

天然气

区域供冷/供热

市政热力、燃煤

空调系统用能

供热系统用能

生活热水系统用能

照明系统用能

办公、家电设备用能

动力系统用能

餐厨系统用能

其他用能

其他能源

图 2大型办公建筑能源类型及用能系统供应关系

表 1 能源使用情况统计

表 2 样本总电耗概况

图 3 建筑单位面积能耗频率分布图（kgce·m-2）

上海、北京等经济发达区域城市能耗较高。同一城
市不同建筑全年能耗总量、单位面积平均能耗均差
别较大，同一城市样本建筑能耗总量最大值与最小
值之间最大相差可达到十几倍。分析原因，主要是
由建筑规模、能耗设备数量差异巨大，同时建筑提
供的服务量、服务水平也差别迥异，这导致了整体

图 4 不同省份样本单位面积能耗统计
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能耗的差距。
比 较 五 个 气 候 分 区 的 建 筑 能 耗 的 整 体 水

平， 对 样 本 建 筑 统 计 如 表 3 所 示， 可 以 看 出，
能 耗 水 平 最 高 的 是 严 寒 地 区， 单 位 平 米 能 耗 为
12.1kgce·m-2，能耗水平最低的是温和地区，单
位平米能耗为 7.2kgce·m-2，夏热冬冷地区与寒冷
地区差异不大。

2.2.2  不同年份建筑能耗分析
如图 5 所示，37.1% 的样本建筑建成年份主要

为 2011 到 2015 年，占比最高，其次是 2006 到 2010 年，
1990 年以前及 2016 年以后样本较少。对不同建成年
份的建筑总能耗进行统计， 2001-2010 年建成的建
筑能耗较高，年平均单位面积能耗在 10.9 kgce·m-2

左右，中位值能耗水平为 10.6kgce·m-2。

表 3 不同气候区样本建筑能耗水平统计

图 5 不同建成年份建筑总能耗统计

2.2.3  不同围护结构建筑能耗分析
1）外墙材料
调研样本的外墙主要包括加气混凝土块、灰砂

砖等 6 类材料，能耗对比结果如图 6-a 所示，其中
实心黏土砖类型建筑平均能耗最低，为 9.0kgce·m-2，
其他外墙类型主要为无明确外墙材料的建筑，其围
护结构信息不明确，其平均能耗为 10.3kgce·m-2。

2）外墙保温形式
不同保温形式建筑能耗对比结果如图6-b所示，

无保温建筑能耗水平明显高于内保温建筑，外保温
建筑能耗密度最低，内保温与外保温建筑能耗差别
不大。无保温建筑平均能耗为 10.7kgce·m-2，最大
能耗为 23.4kgce·m-2。

3）外窗类型
不同外窗类型建筑能耗水平如图 6-c 所示，对

于单层玻璃建筑和中空双 / 三层玻璃建筑，其能耗水

平接近，其平均值均为 9.7kgce·m-2，其他外窗类
型建筑样本能耗最高，能耗均值为 12.3kgce·m-2，
这是由个别样本能耗较高导致的，主要原因为这部
分样本为高档办公建筑，服务水平较高，建筑能耗
相对较高。

4）遮阳形式
不同遮阳形式建筑能耗结果如图 6-d 所示，其

中无遮阳措施建筑能耗水平普遍较高，平均能耗为
10.0kgce·m-2, 中位值能耗为 9.0kgce·m-2，相较于
内 / 外遮阳较高。

5）外窗玻璃类型
不同玻璃类型建筑能耗情况如图 6-e 所示，

不同类型玻璃建筑能耗水平接近，其平均能耗为
10.0kgce·m-2 左右。其中，普通玻璃类型建筑样本
中位值能耗最高，为 8.9kgce·m-2。根据对比不同
类型玻璃建筑能耗，其能耗水平差异并不明显。
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2.3  建筑运行特点与能耗相关性分析

2.3.1  不同功能类型建筑能耗分析
样本建筑按照具体功能可分为一般办公、金融、

IT、媒体、混合及其他功能办公 6 类，按照金融 /IT/
媒体、一般办公、混合功能及其他类型进行能耗统
计，结果如图 7 所示。一般办公、混合及其他功能
办公建筑能耗较低，中位值分别为 8.3kgce·m-2、
7.7kgce·m-2；金融 /IT/ 媒体类建筑能耗最高，中
位值 8.6kgce·m-2，最大值 26.5kgce·m-2，平均值
11.2kgce·m-2。一般办公能耗数据相对集中，其它
办公建筑能耗差异明显。建筑功能是影响建筑能耗
水平的主要因素之一。

 

e）玻璃类型

图 6不同围护结构建筑能耗统计

a）外墙材料                                              b）保温形式

c）外窗类型                                          d）遮阳形式

图 7不同功能类型建筑能耗统计
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2.3.2  不同运行情况建筑能耗分析
1）建筑每天运行时长
建筑运行方式是影响建筑功能效果的重要因素

之一，工作运行时长是体现建筑不同运行方式的重
要指标。样本建筑由于具体功能、服务对象的不同，
其每日工作时长也存在差异，如错误 ! 未找到引用源。

所示，大多数建筑工作时长为 8~10h，占比 40.2%，
其次为工作时长小于 8h，占比 32.5%，部分建筑工
作时长超过 12h，例如部分大型办公建筑采用 24 小
时工作制，该部分建筑数量占比 17.2%。不同工作
时长建筑单位面积能耗如图 8 所示，建筑单位面积
能耗随工作时长增加而增加。

图 8 每日工作时长与能耗相关性

2）使用率
建筑使用率反映了建筑的整体使用情况。对

于大型办公建筑，使用率 80%~100% 的建筑数量

占比 73.4%，其次为 60%~80% 的建筑，数量占比
11.4%。不同出租率建筑单位面积能耗如图 9 所示，
随出租率增加，建筑单位面积能耗逐渐增加。

图 9 样本建筑使用率（%）与能耗相关性分析

3）常驻办公人数
常驻办公人数反映了建筑的规模，办公人数与

建筑能耗水平密切相关。不同办公人数建筑单位面
积能耗如图 10 所示，办公人数与能耗整体呈现正相

关关系，随着办公人数的增加，单位面积能耗逐渐
增加。结合样本建筑特点，办公人数越多的建筑，建
筑规模越大，通常为服务量大，服务质量高的高档办
公建筑，其单位面积能耗相对小型办公建筑较高。

  

图 10 样本建筑办公人数与能耗相关性分析
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2.3.3  不同 HVAC 系统建筑能耗分析
暖通空调系统为建筑最主要系统之一，其系统

形式及运行方式，密切影响了建筑整体能耗水平。
对于建筑 HVAC 系统的调研内容主要包括建筑暖通
空调形式、系统相关参数设定和控制方式、系统调
试情况和节能措施等，通过调研不同系统及运行方
式下的建筑能耗，分析 HVAC 系统与建筑能耗的关
系。

根据调研结果，目前我国办公建筑主要的空
调形式主要是定风量系统、变风量系统、风机盘
管 + 新风系统、多联机系统、分体空调等，如图 
11 和表所示，其中风盘 + 新风系统占比最高，达

表 4样本建筑空调系统形式统计

图 11 样本建筑各类空调系统占比

到 32.9%，其次是分体空调和多联机系统，分别占
21.6%、19.6%。另外，统计样本中 91.3% 的建筑均
为两管制，四管制只有 8.7%，只有较高档的写字楼
才可能安装四管制。

不同空调形式的样本建筑能耗如图 12 所示，定
风量系统平均能耗水平为 7.6 kgce·m-2，最高能耗
为 16.1kgce·m-2，变风量系统平均能耗水平为 8.4 
kgce·m-2，略高于定风量系统，其最高能耗为 13.9 

kgce·m-2，低于定风量系统。
对样本建筑主要空调形式的建筑能耗进行统计，

部分建筑同时使用多种形式的空调系统，结合建筑
具体情况，按照其最主要系统形式进行归类，能耗
统计结果如图 13 所示。风机盘管 + 新风形式系统
建筑平均能耗为 7.7kgce·m-2，分体空调建筑平均
能耗为 7.3kgce·m-2，多联机系统建筑平均能耗为
8.6kgce·m-2。

图 12 不同风系统形式建筑能耗统计
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 2.3.4  不同照明设备建筑能耗分析
1）照明系统控制
根据调研结果，大型办公建筑样本中 78.2% 的

建筑有照明控制系统，是否有照明控制系统统计结
果如图 14 所示。同时，对典型房间照度的测试，是
照明系统控制调试的基础，根据调研，80.8% 的建
筑并未进行典型房间照度测试。

图 13 不同空调系统形式建筑能耗统计

照明能耗是建筑总能耗的重要组成部分，灯
具的控制是影响照明能耗的主要因素，从而一定程
度上影响建筑总能耗，对有 / 无照明控制的样本建筑
能耗进行统计，如图 15 所示，无照明控制建筑能
耗略高于有照明控制建筑，无控制建筑平均能耗
为 8.0 kgce·m-2，有照明控制建筑平均能耗为 7.7 
kgce·m-2。

图 14 建筑是否有照明控制系统 图 15 不同照明控制建筑能耗统计

图 16 不同类型灯具使用比例
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3  建筑耗电量分析
3.1  总电耗分析

在大型办公类建筑中，电力是最主要的能源
形式，通过对调研机构电耗统计结果图 18 和图 19

 2）灯具类型
灯具类型主要包括白炽灯、普通荧光灯、细管

型荧光灯、紧凑型荧光灯、低压钠灯、高压汞灯、
高压钠灯、金属卤化物灯、LED 灯、T-5、T-8 以及
其他类型，灯具类型比例如图 16 所示，可见大多数
建筑都使用 LED 灯具，其次是 T-5、T-8、普通荧光灯。

是否采用节能灯具是影响照明能耗的最主要因

素 之 一， 通 过 统 计 分 析 是 否 使 用 LED 节 能 灯 具
的 建 筑， 比 较 其 能 耗 水 平， 如 图 17 所 示， 未 使
用节能灯具的建筑能耗水平整体明显高于使用节
能灯的建筑，个别使用节能灯的建筑能耗较高，
导致平均能耗相差不大，未使用节能灯具建筑平
均 能 耗 为 7.9 kgce·m-2， 使 用 节 能 灯 建 筑 能 耗
7.8kgce·m-2。

图 17 不同灯具类型建筑能耗统计

图 18 大型办公建筑单位面积电耗分布（kWh·m-2）

进行分析，大型办公建筑电力消耗比较集中，主
要 分 布 在 15kWh·m-2~152kWh·m-2， 平 均 值 为
74.87kWh·m-2。
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图 19 大型办公建筑电耗累积分布（kWh·m-2）

 3.2  分项电耗分析
深入调研大型办公分项电耗情况，通过对各

分项电耗数据统计分析，暖通空调系统能耗比重
最高，占总电耗的 41.9%，其次是照明电耗，占总
电耗 26.4%，然后是动力系统能耗，占总电耗的
18.3%，特殊电耗占比 13.4%，各类分项占比如图 
20 所示。

从四分位图可以看出，对于采暖空调电耗来讲，
不同机构消耗占比差异明显，样本建筑空调能耗主
要占比 28%~55%，个别样本采暖空调电耗比例高达
81%，该差异主要与建筑空调采暖系统形式及运行
方式有关；照明系统电耗比例主要为 12% 到 38%，

造成该差异的原因主要为照明设备的节能性以及运
行策略的合理性；动力系统电耗、特殊电耗比例的
差异相对较小，该部分耗电设备种类较为固定，且
本身能耗占比较小。可以看出，空调采暖系统以及
照明系统为大型办公建筑主要能耗组成部分，是节
能工作的重点。

各 分 项 能 耗 密 度 如 图 21 所 示， 对 于 大 型 办
公 建 筑 来 说， 暖 通 空 调 系 统 能 耗 是 最 高 的， 均
值 为 24.15kWh·m-2； 照 明 插 座 次 之， 均 值 为
17.87kWh·m-2；动力系统能耗密度较低约为 9.10 
kWh·m-2；特殊用电系统因不同建筑差异较大，个
别样本能耗密度较分散。

图 21 大型办公建筑各分项电耗密度

图 20 大型办公建筑分项电耗占比
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4 结语
大型办公建筑是公共建筑的主要建筑类型之一，

分析大型办公建筑能耗特点及其影响因素是全面深
入了解我国公共建筑能耗情况的重要手段。本文通
过全国 453 栋综合大型办公建筑能耗及影响因素统
计分析，得出我国大型办公建筑能耗现状及能耗特
点。

我 国 大 型 办 公 建 筑 年 均 单 位 面 积 能 耗 为
9.93kgce·m-2，59.86% 样 本 建 筑 能 耗 水 平 处 于
4~10kgce·m-2 之间，代表大多数大型办公建筑能
耗水平，部分高能耗建筑年均单位面积能耗超过
14kgce·m-2，占总样本数量的 16.33%。

我 国 大 型 办 公 建 筑 电 力 消 耗 主 要 分 布 在
15~152kWh·m-2，平均值为 74.87kWh·m-2。对于
办公建筑分项电耗，采暖空调耗电量明显高于照明
插座耗电量，高于动力系统，特殊电耗占比最低，
采暖空调节能潜力最高。

办公建筑能耗除受围护结构、气候区等因素影
响外，不同地区经济因素、建筑运行状态、服务功
能等对建筑能耗影响也很明显。由于办公建筑用能
系统较复杂、运行工况差异明显、能耗影响因素众
多，再加上在设计、施工、使用及运行维护等环节
的粗放式管理因素的不利影响，使得大型办公建筑
的节能工作成为了一个系统的复杂工程，需针对具
体建筑的使用特点，科学地进行能耗分析与节能诊
断，合理选择低成本的节能改造方案，有效降低节
能改造的风险、提高大型办公建筑节能改造的经济
与社会效益。
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0 引言
2015 年，中国建筑能源消费总量达到 8.57 亿吨

标准煤，占全国能源消费总量的 20%，随着城市化
进程的推进和人民生活质量要求的逐步提高，这一
比例将继续上升。公共建筑的总建筑面积约 113 亿
平方米，占总建筑面积的 18%，而公共建筑能耗达
到 3.41 亿吨标准煤，占建筑能耗的 40% [1]，公共建
筑是建筑能耗的高密度领域。因此，公共建筑节能
意义重大。

为降低公共建筑的运行能耗，有效提高大型公
共建筑的能源利用效率，建立起用以促进公共建筑
节能的长效机制，国家建设部自 2007 年开始建立全
国联网的国家机关办公建筑和大型公共建筑能耗监
测平台，旨在通过能耗统计、能源审计、能耗定额
等制度促使公共建筑提升节能运行管理水平，为高
能建筑的进一步节能改造准备条件。“十二五”时期，
我国在 33 个省市开展了能耗动态监测平台建设，对
9000 余栋建筑进行能耗动态监测。[2]

但分项计量监测，尤其是既有建筑需要额外增
加大量的计量器具，还依赖于建筑的配电设计布线
情况，很难做到完全按照此分类进行计量，如空调
末端无法与插座电耗拆分，动力用电能耗无法单独
计量等。此外，监测平台数据的校核、分析以及平
台运行维护、数据采集侧的不稳定等因素导致平台
运行人力财力投入需求较高，平台实时监测很难维
持。目前很多城市的监测平台数据并不能用于节能
工作的开展。

另外，对于大量的公共建筑，很多系统用能并
不局限于用电，如采暖空调能耗，还可能包括燃气、
集中供热、集中供冷等，以办公建筑为例，能耗边
界如图 1 所示，不同建筑采用不同的系统形式，很
难单独采用电耗对建筑能效水平进行分析、诊断。

 建筑实际运行能耗的降低和能效的提升是建筑

基于逆向建模的公共建筑能耗拆分方法研究
魏   峥，李林涛，陈昭文

（中国建筑科学研究院有限公司，北京 100013）

［摘   要］公共建筑节能是建筑节能开展的重要领域，大部分建筑能耗及相关数据监测、统计系统不到位，

很难以实际运行数据指导建筑节能改造及优化运行。鉴于数据匮乏和深入挖掘建筑节能需求的矛盾性，本文提

出一种基于建筑总能耗的逆向建模方法，利用建筑能耗对室外温度以及服务参数的敏感性，对建筑总能耗进行

拆分拟合，根据拟合参数的物理意义对建模原则和建模过程进行了介绍，并选取典型建筑模型与建筑实测结果

进行对比，验证了模型的可靠性及对节能方向的指导意义。

［关键词］公共建筑 ；逆向建模 ；能耗拆分 ；建筑节能

节能工作最直接的成果体现和最终目标。无论是能
耗分析、节能诊断都需要对建筑能耗数据进行分析，
对高能耗因素进行定位，而目前大部分公共建筑并
未建立完善的能耗监测系统，且具备监测系统的建
筑各项能耗拆分结果也不乐观，大部分建筑可分析
数据还停留在总能耗层面，为了进一步给出精确的
节能指导，需要更多的信息量，需要更多的建筑能
耗数据和运营参数信息，而这与我国建筑能耗数据
基础差的现实困难是相矛盾的。要发现节能点，还
需要对建筑进行现场测试、审计等一系列工作，其
对评估人员的专业要求较高，并且前期工作及评估
成本也很高，很难大范围开展。

为解决数据基础与节能需求的矛盾，充分挖掘
有限数据的最大信息量用于指导建筑节能工作的开
展，本文提出一种新的按用途的能耗分类方法，基

电力

天然气

区域供冷/供热

市政热力、燃煤

空调系统用能

供热系统用能

生活热水系统用能

照明系统用能

办公、家电设备用能

动力系统用能

餐厨系统用能

其他用能

其他能源

图 1 办公建筑用能边界示意图
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于建筑总能耗和一些易于获取的相关参数对能耗进
行分类，且分类结果要具备一定的物理解释意义，
为建筑节能诊断、能耗评价、节能量审核等相关工
作提供思路及方法。
1 公共建筑能耗拆分原理

公共建筑的用途是为提供相应功能的服务，并
为此服务提供相应的舒适环境。环境的维持依赖于
对天气变化导致的建筑室内环境负荷进行消除；功
能服务是为每个服务对象提供相应的场地、设备、
产品”等。

建筑能耗使用对建筑服务水平、服务量以及当
地天气状况的依赖性很大，并且此参数随着时间推
移变化很大。由于建筑物内能量流动的热力学原理
和线性模型的统计规律，大多数参数的回归模型是
一阶线性的。[3] 这类模型在住宅和商业建筑的能耗
模拟以及节能量核算方面得到了大量的应用。[4-7]

根据建筑总能耗与相关参数的相关性，采用统
计回归模型，可将能耗拆分为天气变化相关能耗、
服务增量相关能耗以及天气、服务变化独立的基荷
能耗三部分，如图 2 所示。建筑能耗应主要为此功
能服务，天气、服务变化独立的基荷能耗比重越小，
建筑能耗利用越好。按此原则对建筑能耗进行拆分，
根据各项能耗的占比，能耗对各增量参数的敏感度
可对建筑分项能效进行充分分析，进一步为建筑节
能指出推荐措施。

的基线。
此技术思路源于工业建筑能耗分析 [8,9]，，基于

“一切不能用于增加产品价值的能耗都是浪费”的
原则，对能耗进行量化分析：天气变化相关能耗、
产品增量相关能耗以及基荷能源消耗。使用最小二
乘回归模型创建建筑的能耗特性，建立的能耗特性
模型可以代表驱动因素对能耗的简明准确的描述。
2 公共建筑能耗拆分模型

典型建筑拆分模型的可能形式主要包括以下 4
种，分别代表了不同的用能形式，如表 1 所示。3P
空调模型主要是无需采暖建筑以及采暖热源采用非
电驱动且采暖输配及末端能耗占比极低的建筑；3P
采暖模型是无需空调的建筑；4P 模型主要是内区较
大，冬季也需开启空调的建筑；5P 模型是典型冬季
采暖夏季空调建筑，建筑冷热源采用同一种能源驱
动。

据调研，我国建筑采暖热源主要包括电力驱动、
天然气锅炉以及外购热力三类，空调冷源主要包括
电力驱动以及吸收式机组。对应的拆分能耗模型主
要是电力 3P 空调模型、标准 5P 模型以及天然气 3P
采暖模型。

以气象参数的 3 参数模型为例，拟合建筑各类
能耗在同一时间段内实际室外空气温度的函数，模
型系数直接表征了围护结构和空调、采暖设备的运
行情况。

,( ),0C i OA b CE E CS Max T T PD P = + × − + ×  （式 1）

,( ),0H i b H OAE E HS Max T T PD P = + × − + ×   
（式 2）

其中，Ei 表示与天气变化以及服务增量无关的

能源消耗，CS 和 HS 代表了室外气温的能耗变化，
包括建筑空调和采暖负荷以及空调和供热系统的效
率。PD 指服务增量相关系数，P 表示服务量。

  
C

CCCS
η

=                              （式 3）
                           

  
,

i
b C set

QT T
CC

= −                      （式 4）

                  （式 5）

       
H

HCHS
η

=                          （式 6）

,
i

b H set
QT T
HC

= −
                      （式 7）

天气相关能耗

服务相关能耗

天气相关能耗

天气、服务无关能耗

室外温度℃

图 2 公共建筑能耗拆分

 这种快速精益拆分建筑运行能耗的方法，可以
量化天气变化及服务增量无关的能耗，采用现有账
单或台账数据建立模型，预测能源使用，估计节能
潜力，并评估建筑能源性能趋势。通过比较一定量
的建筑的分析结果，可以识别节能重点，并推荐最
可能存在于建筑物的能源效率措施类型，明确节能
潜力大的方向，为能源管理工作提供一个比较精准



第二十二届全国暖通空调制冷学术年会（2020）文集 综合Comprehensiveness第二十二届全国暖通空调制冷学术年会（2020）文集综合 Comprehensiveness

 2020年第10期 | 建筑环境与能源 | 453

pHC UA V cρ= +                              （式 8）
CC 和 HC 分别指外部空调负荷和外部采暖负

荷，U 指围护结构导热系数，A 指围护结构面积，
V 指无组织通风流速，ρ 指空气密度，cp 指空气比
热。

平衡点温度 Tb,H 和 Tb,C 指空调、采暖系统开启
平均临界温度，Tset 指设定温度，Qi 指内热负荷，包

括用电设备、辐射得热以及人员活动。η 指系统效率。
建筑围护结构或系统效率变化会直接导致 CS、

HS 的变化，反之，CS、HS 的变化也能反映建筑围
护结构和系统效率的提升或下降。

建筑能耗拆分模型建立后，根据每项参数的物
理意义，结合各参数的大小，有目的的发现存在建
筑节能方向，并估算相应节能改造的节能量。

3 能耗拆分及分析方法
根据能耗拆分原理，分析能耗数据与天气参数

的相关关系，逐月能耗与室外温度为分段函数，冬
季随着温度的升高能耗相应降低，夏季随着能耗的
升高，能耗增加，过渡季在一定温度范围内建筑能
耗与温度无关。拆分天气相关能耗的关键是确定两
个分段点。

分段点的确定方法如图 4 所示：
（1）确定温度范围；
（2）初步确定分段点的可能值；
（3）以温度为自变量拟合回归模型；

（4）检验各模型的均方根误差结果，选择最优
模型，初步确定对应温度分段点；

（5）缩小分段点所在温度范围，重新拟合回归
模型，选择最优模型；

（6）重复第五步，直至确定最优温度分段点。
将温度范围按两个温度分段点分段，分别拟合

能耗与温度的函数，天气相关能耗即可拆分出来。
影响建筑能耗的参数不止天气参数，还包括建筑提
供服务相关数据，因此能耗拆分模型采用多元线性
回归的方法，根据确定的最佳温度分段点逐段进行
回归。

表 1 典型能耗拆分模型汇总
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回归得到拆分模型：

( ) ( )1 , 1 ,i b H b CE E HS X T CS X T PD P
− +

= + − + − + × （式9）

其中， 为室外温度。

  （式 10）

  （式 11）

常 量 Ei 为 室 外 温 度 及 服 务 量 变 化 无

关 能 耗， 是 建 筑 提 供 服 务 量 相 关 能 耗，

( ) ( )1 , 1 ,b H b CHS X T CS X T
− +

− + − 为天气相关能耗。HS 反

映的是建筑围护结构与供热系统效率的优劣，HS 为

负值，其绝对值越大围护结构和供热系统效率越差；
CS 反映的是建筑围护结构与空调系统效率的优劣，
CS 越大说明围护结构和空调系统效率越差；Tb,H 和
Tb,C 分别为供热和空调开启临界温度，Tb,H 越大，说
明供热季室内温度越高，室内热源散热越大，Tb,C 越
大，说明空调季室内温度越高，内热源散热量越大。
4 能耗拆分模型应用

以三栋办公建筑实际运行参数拟合拆分模型，
因为建筑提供服务量无明显变化，运行时间也是固
定的，服务相关变量为常量，故而模型仅拆分出气
象相关能耗以及气象不相关能耗两部分。对比三栋
建筑模型，拟合优度都高于 0.9，模型拟合良好。能
耗拆分模型结果如表 2 所示。

确定温度总体范围Xmax-Xmin

对温度范围进行划分
dx=（Xmax-Xmin）/N

根据温度划分结果设定临界温度

根据临界值分别拟合回归模型

计算对比各模型的均方根误差，确
定最优分段点X1

Xmax=X1+dx

Xmin=X1-dx
最优

 图 3  天气相关能耗拆分方法

表 2 典型建筑能耗拆分模型

图 4  典型建筑能耗拆分模型拟合结果
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根据参数的物理意义，Tb,H 和 Tb,C 分别反映了采
暖、空调系统的开启时间以及室内内热负荷的大小，
Tb,H 越高，说明采暖系统开启的越早；Tb,C 越低，说
明空调系统开启的越早，或室内内热负荷过大。1#
和 2# 建筑均位于杭州市，为同一物业公司运营，空
调、采暖开始日期相同，且建筑服务功能、密度相
差不大，拟合的温度拐点相同，3# 建筑位于西安市，
开启采暖系统较 1# 和 2# 建筑早，但西安市冬季比
杭州市降温早，Tb,H 与 1# 和 2# 建筑偏差不大，空调
系统开启晚，Tb,C 较高；

天气无关能耗 Ei 反映了服务强度和基础负荷的
大小，1# 建筑照明、办公等设备功率较大，3# 最低，
相应 1# 建筑 Ei 最高，3#Ei 最低；

HS 的大小反映了采暖系统效率的大小和围护结
构性能的优劣，HS 越大，系统效率和围护结构性能
越差，3 栋建筑的围护结构传热系数及采暖系统效

率测试结果如表 3 和表 4 所示。经测试 1# 建筑围护
结构性能最差，采暖系统效率也最低；2# 建筑围护
结构性能与 3# 相差不大，采暖系统效率 2# 建筑低
于 3# 建筑，从 HS 的结果来看 1# ＞ 2# ＞ 3#，与实
际相符。

CS 的大小反映了空调系统效率的大小和围护结
构性能的优劣，CS 越大，系统效率和围护结构性能
越差，从表 3 和表 4 的测试结果来看 1# 建筑围护结
构性能最差，2# 建筑围护结构性能与 3# 相差不大；
1# 建筑空调系统效率最低，其次是 3#，2# 空调系
统效率最高，从 CS 的结果来看 1# ＞ 3# ＞ 2#，与
实际相符。

根据模型各参数的意义，1# 建筑的围护结构
性能及空调采暖系统效率较差，2# 建筑采暖效率相
对较差，3# 建筑空调效率较差是节能改造的重点方
向。
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0 引言
在城市逐渐发展和土地日益稀缺的今天，建筑

面积超过 2 万平米的大型公共建筑已无法满足社会
进步的需求，因此建筑面积超过 10 万平米的超大型
公共建筑日益增多。超大型公共建筑一般由多种业
态组成，如办公、商业、酒店等，同时具有建筑体
量大、结构复杂、用能设备多、运行时间长等特点，
从而导致了超大型公建的能耗普遍较高，也因此具
有很大的节能潜力。

本文通过对上海一超大型办公建筑基本信息、
能耗数据、用能设备参数等进行全面收集，调研其
用能设备运行状况和能源管理情况，同时结合空调

上海某超大型办公建筑的节能诊断分析及改造对策
王任媛 1，张文宇 1，胡新霞 1，祝可嘉 2，卜   震 1，蒋友娣 1

（1. 上海市建筑科学研究院有限公司，上海 200032；

2. 上海市浦东新区建设工程安全质量监督站，上海 200032）

［摘   要］通过收集上海某超大型办公建筑用能设备的参数信息、运行模式和能耗数据，对其用能设备运
行状况和能源管理情况开展现场调研并进行节能专项检测，分析该建筑的用能特点、能耗水平和存在的问题。
针对其能耗高、设备运行效率低等问题，通过综合节能诊断方式，挖掘出空调冷热源、生活热水等节能优化措施，
预计年节能量为 733.6tce，节能率为 12.2%，节能效果明显，为同类超大型办公建筑实施节能诊断和改造提供了
参考依据。

［关键词］节能诊断 ；节能改造 ；节能减排

系统、生活热水系统等专项检测，分析其用能特点、
能耗水平及存在的问题，由此提出节能诊断方向及
改造方案，测算节能量、投资额和投资回收期，其
成果对掌握该建筑的能耗水平和用能规律、提升节
能管理水平和能源利用效率，以及促进节能改造具
有一定的指导意义。
1 建筑概况
1.1 建筑基本信息

本 案 例 为 既 有 办 公 类 建 筑， 于 1997 年 12 月
建成并投入使用，总建筑面积为 104875m2，总高
度为 109m，地上 27 层，地下 3 层。其中地上面积
88034m2，地下面积 16841m2。各层功能信息见下表 1:

表 1 建筑各楼层功能区情况表

 1.2 冷热源系统
大厦因其对数据安全性要求较高，因此空调冷

源系统设置 2 套，分别由 3 台离心式冷水机组和 4
台直燃溴化锂机组组成，夏季供冷主要由离心式冷
水机组提供，极端气候时由溴化锂机组开启制冷模
式补充冷量。同时，在供电系统出现故障时，可由
燃油溴化锂机组及柴油发电机确保大厦、特别是数
据中心的稳定运行。

空调热源系统由 4 台直燃溴化锂机组组成。冬
季供暖期运行直燃溴化锂机组，同时开启 1 台离心
式冷水机组为数据中心 24h 供冷。

大厦空调水系统为二次泵系统，共设置有 8 台

冷冻水泵、8 台冷却水泵和 10 台二次泵，均位于冷
冻机房。冷冻泵和冷却泵的开启台数对应冷水机组
开启台数。离心式冷水机组配有 3 台冷却塔，直燃
式溴化锂机组配有 4 台冷却塔，均为定频，冷却塔
位于建筑 27F 屋顶。

大厦空调末端机组包括风机盘管、新风机组和
空调箱。采用 BA 控制启停，开启台数和开启时间
为由维修服务部工程师根据实际情况设置。
1.3 照明系统

大厦室内公共区域于 2017 年开始逐步进行 LED
光源改造。现阶段大厅、餐厅、部分走道、部分电梯厅、
部分车库已改为 LED 灯源，剩余区域及办公租户区
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域仍使用节能灯、荧光灯等。
1.4 热水系统

大厦生活热水主要用于各层卫生间热水。生活
热水热源为位于 PH 层的 2 台常压热水电锅炉，由
电锅炉制生活热水后储存于热水罐后再进行热水循
环送至末端需求侧。
1.5 动力系统

大厦共设有客梯 19 台，消防服务梯 2 台，厨房
服务梯 1 台，自动扶梯 16 台。
1.6 监控系统

大厦安装有楼宇自动化控制系统，系统可对照
明、空调机组、风机盘管、新风机、送排风机、电梯、
室内环境等进行监控。针对照明系统可进行定时开
关、分区开关，针对空调设备可进行定时开启、送
风温湿度、风机运行频率、水流量等进行控制，针
对室内环境可对环境温湿度、二氧化碳浓度进行监
测。该楼宇自动化控制系统功能完备，运行状况良好，
部分传感器存在掉线、数据异常。
2 建筑能耗分析
2.1 建筑总能耗分析

大厦消耗的能源种类主要为电力、天然气和柴

油。电能为建筑主要消耗能源，用于空调、照明、
电梯等主要用能系统；天然气主要用于餐厅等；柴
油主要用于溴化锂机组供热供冷。

依据下表 2 的各种能源折算标准煤系数对大厦
2015~2017 年的各类能源实耗值进行折算可得各类
能源消耗的折算标煤数。

结 果 如 表 3 和 图 1 所 示。 从 表 3 可 知，
2015~2017 年 建 筑 总 能 耗 分 别 为 5812.6tce、
6101.6tce 和 6036.2tce。 由 图 1 可 知， 在 大 厦
2015~2017 年能源消耗结构中，电力消耗占最大比
重，分别为在 90.8%、88.5% 和 89.0%，天然气能
耗 占 比 为 1.8%、2.3% 和 2.3%， 柴 油 能 耗 占 比 为
7.4%、9.2% 和 8.7%。

表 2 各种能源折标准煤参考系数表

注：tce—吨标煤

表 3 大厦 2015 年 -2017 年能源统计表

图 1 大厦 2015-2017 年总能耗占比图
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 2.2 数据中心能耗专项分析

大厦的建筑功能为办公建筑，其中 3F、4F 设有
数据中心。数据中心能耗包含为计算机供电的 UPS
能耗、空调 24h 供冷能耗，照明能耗。

通过对该数据中心的计算机运行状况、UPS 实
际负载、精密空调运行状况等计算，该数据中心的
相关能耗数据及性能指标如下表 4：

表 4 数据中心能耗数据及性能指标

2017 年 大 厦 数 据 中 心 全 年 耗 电 量 为
7838202.7kWh、2257.4tce，占建筑总能耗的 37.4%。
数据中心单位能耗数据指标 PUE 为 1.8，符合 2007
年 12 月 1 日前投入使用的数据中心限定值 2.5。
2.3 建筑节能专项检测分析

测试组于 2018 年 11 月 23 日在供暖工况下对大

厦空调冷热源各设备性能进行测试，测试当天室外
温度 19.3 ºC，相对湿度 45.5%。测试期间由溴化锂
机组进行办公区、公共区等区域的供暖，由离心式
冷水机组进行数据中心的供冷。相关设备开启情况
如下表 5 所示。经过整理计算，得到冷热源系统各
设备参数汇总如下图 2、图 3。

表 5 设备开启情况

根据检测结果，结合相关标准，结论如下：
(1) 大厦空调系统冷源系统性能系数为 3.0，

满足规范 [1] 对公共建筑冷源系统的能效系数要求
（2.5）。

(2) 冷水机组实际运行效率与额定值对比，COP
下降 31.1%。原因为：离心式螺杆机组低负载率运
行时，实际运行效率存在明显下降；同时机组运行
接近 20 年，已接近设备设计寿命，无法达到机组额
定的运行效率。

(3) 冷却泵的输配系数约为 24.5。冷却泵工频运
行，冷却水供回水温差较小，输配效率偏低，输配
能耗存在浪费。

(4) 冷冻水泵的输配系数为 28.3，系统输配能耗

图 2 空调冷源设备检测结果                             图 3 空调热源设备检测结果

较大，测试期间冷水机组部分负荷运行，平均负载
率 39.5%，开启各台冷机对应一次泵和 24h 供冷二
次泵，水泵均工频运行，导致制冷量偏低而冷冻水
泵功率较大。

(5) 热源系统性能系数为 0.73。不满足标准 [2] 对
直燃型溴化锂吸收式冷（温）水机组在制热工况运
行时，性能系数不应小于 0.90 的要求。

(6) 溴化锂机组供热工况下能效系数 0.76，设备
运行效率较低。溴化锂机组连续运行接近 20 年，无
法达到机组额定的运行效率。

(7) 热水泵的输配系数为 21.2，系统输配能耗较
大，测试期间溴化锂机组部分负荷运行，平均负载
率 77.1%，开启溴化锂机组对应一次泵和二次泵，

全年供冷能耗（kWh） 计算机能耗（kWh） PUE 能耗占比 
3580843 4257360 1.8 37.4% 
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水泵均工频运行，导致制热量偏低而热水泵功率较
大。
3 节能诊断结果

(1) 直燃式溴化锂机组。因大厦的特殊要求，针
对各类设备需要有一定的冗余量以确保数据中心及
日常办公的安全，因此该项目存在用电及用油的 2
套冷源系统，即离心式冷水机组及直燃式溴化锂机
组。其中溴化锂机组运行近 20 年，运行能效衰减较
为严重，能源浪费较为严重，已不符合目前的节能
减排的要求。

(2) 离心式冷水机组。因大厦的数据中心需要
24h 不间断供冷，因此需要常年运行 1 台冷水机组
用于此区域的供冷。而现有冷水机组容量较大，对
数据中心供冷存在大马拉小车的现象。冷水机组低
负荷运行是导致运行效率降低、能耗升高的主要原
因。

(3) 大厦的数据中心供冷。数据中心需要 24h 常
年供冷，即使是冬季气温较低时也未使用冷却塔直
接供冷，而是使用冷水机组为数据中心供冷，不利
于数据中心节能。

(4) 热水系统设备采用常压电锅炉。虽然大厦
为办公建筑，生活热用水量相较于宾馆饭店等建筑
类型低，但采用常压电锅炉作为生活热水的热源，
其能耗也占建筑总能耗的 4%，具有较大的节能潜
力。

(5) 大厦依然存在部分公共区域和大量出租区域
使用传统灯具，未进行过 LED 节能改造，同时合理
利用自然采光或分区控制照明灯具减少不必要的灯
具开启，存在一定的节能潜力。
4 节能改造方案
4.1 溴化锂机组改造

建议选用燃气 - 燃油型溴化锂机组，将现有溴
化锂机组更换为同等制冷量的燃气 - 燃油型溴化锂
机组。机组更换后可满足标准 [2] 对直燃型溴化锂吸
收式冷（温）水机组在制热工况运行时性能系数不
应小于 0.90、在制冷工况运行时性能系数不应小于
1.2 的要求。

同时，因优先采用天然气作为能源供给，在同
等供冷热量的情况下将会有效的节省运行费用。以
2017 年溴化锂机组运行为例，其一年中制冷制热消
耗柴油为 240t，即 350.4tce，其等效天然气约为 27
万 m3。考虑到更换后溴化锂机组运行效率将会提高
至 0.9 以上、较既有溴化锂机组节能约 18%，则实
际消耗天然气约为 22.1 万 m3。

按照柴油 8000 元 / 吨、天然气 3.8 元 /m3 计算，
溴化锂机组全年消耗柴油或天然气的总费用约为 192
万元、84 万元，年节省费用约 108 万元。更换燃气 -
燃油型溴化锂冷机设备费 90 万 / 台，共 4 台。考虑
设计、施工等费用，整体费用按 504 万估算，静态
投资回收期约 5.3 年。

表 6  溴化锂机组改造节能效益估算

4.2 冷水机组改造
建议将 3 台离心式冷水机组更换为磁悬浮满液

式冷水机组。根据产品样本，磁悬浮满液式冷水机
组 COP 在部分负荷时最高可达到 8。

根据能耗拆分结果，冷水机组全运行耗电量（包
含数据中心区域）为 184.2 万 kWh，改造前冷水机

组 COP 按测试结果平均值 4.2 计算，更换为磁悬浮
满液式冷水机组后提供同样冷量的耗电量为 96.7 万
kWh，节约电能 87.5 万 kWh，即 252tce。磁悬浮满
液式冷水机组的设备费 150 万 / 台，共 3 台，考虑设计、
施工等费用，整体费用按 630 万估算。按照 1.1 元 /
kWh 计，静态投资回收期约 7.5 年。
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4.3 冷却塔免费冷源系统改造
该大厦的数据中心空调全年能耗为 358.1kWh，

若采用冷却塔免费冷源系统将由部分免费供冷模式
节省能耗约 21 万 kWh、完全免费供冷模式节省能耗
约 57 万 kWh。针对 1 台水冷机组的水系统及冷却塔

表 7  冷水机组改造节能效益估算

进行改造，改造投资费用约 50 万。
4.4 生活热水系统改造

建议将生活热水热源由真空热水电锅炉改为
CO2 空气源热泵热水机组。CO2 空气源热泵热水器
效率可以达到 4，可降低生活热水能耗。根据能耗

表 8  冷却塔免费冷源系统改造节能效益估算

拆分，改造前用于生活热水的年耗电量为 84.1 万
kWh，常压热水电锅炉热效率按 80% 进行估算。
改造后 CO2 热泵 COP 按 4.0 进行估算，年耗电量为
16.8 万 kWh，则生活热水改造节能量为 193.8tce，
节约能源费用 74.0 万元。CO2 热泵热水机组的设备
购置和施工费用约 100 万元，改造静态投资回收期

约 1.4 年。
4.5 节能量及节能效益汇总

综合以上分析，本次改造主要涉及空调供冷系
统、空调供暖系统和生活热水系统。取 2017 年为改
造基准年，改造前年能耗为 6036.2tce，改造后年节
能量为 733.6tce，节能率为 12.2%。

表 9 CO2 空气源热泵热水机组参数

5 结论
本项目通过综合节能诊断方式，针对该建筑

能耗高、设备运行效率低等问题，挖掘出空调冷热
源、生活热水等节能优化措施，预计年节能量为
733.6tce，节能率为 12.2%，节能效果明显，为同类
建筑实施节能诊断和改造提供了参考依据。

该论文由国家重点研发计划项目“基于全过程
的大数据绿色建筑管理技术研究与示范”（项目编号：

2017YFC0704200）资助。
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0 引言
拉萨地区属于高寒地区，冬季寒冷且日温差

较大，当地民居围护结构受气候、文化及经济条件
的影响，普遍采用重质材料进行建造，且厚度达到
450~800mm, 因而与内地常规墙体相比具有良好的保
温与蓄热性能，能够维持室内一定温度水平及热稳
定性；而在当地出现的一些新式民居则采用碎石混
凝土等现代建筑材料辅以保温材料构造复合墙体，
这种建造方法同传统墙体相比既减小了墙体厚度，
又提升了保温性能，其不足之处是降低了蓄热性能。

因为拉萨地区冬季寒冷，因此围护结构热工设
计以防寒为主，此外当地日温差较大，围护结构蓄
热设计也不能忽视，目前关于当地围护结构热工设
计研究中，多是以保温设计为主，蓄热设计主要是
以提高室内热稳定性为目标。一些学者通过研究得
到了适合当地保温与蓄热性能要求的围护结构构造
形式 [1-5]，其研究思路是通过计算几种不同构造墙体
的传热系数与热惰性指标，以室内温度水平及温度波
动为评价指标，提出具体的优化方案。也有一些学者
考虑了当地太阳辐射对不同朝向墙体影响的不同 [6-8]，
提出了非平衡保温原理 [9]，即当室内外温差相同时，
若所有墙体采用相同保温构造形式，则会出现北向墙
体失热量最大的问题，当保温成本一定时，这种保温
设计方法并不合理，而应考虑加强失热较多朝向墙体
的保温设计。

现有研究存在的不足是：在研究过程中多是从
具体的墙体构造形式中根据模拟结果选择最终的优化
方案，因此其普适性受到限制；另一方面，当地太阳

拉萨地区民居围护结构传热与蓄热性能研究
李峥嵘 1，谢一建 1，赵   群 2，陆世康 1，斯   阳 1

（1. 同济大学机械与能源工程学院，上海 201804；2. 同济大学建筑与城市规划学院，上海 200092）

［摘   要］拉萨地区冬季寒冷，但太阳能资源丰富，当地民居外围护结构一方面作为保温构件能够阻挡室
内热量流失，另一方面作为蓄热构件能够在白天吸收太阳辐射能，夜间向室内放热。其传热性能参数与蓄热性
能参数分别影响通过围护结构的传热量及围护结构壁体的蓄热量，从而影响室内热环境。为尽可能提升围护结
构对室内热环境的改善效果，本文提出表征围护结构蓄热与传热性能参数相对大小的无量纲数 RHST(the Ratio 
of Heat Storage and Transfer)，运用 Energy plus 模拟了不同 RHST 值的围护结构对室内热环境的影响，以冬季夜
间内壁面平均温度及内壁面单位面积导热量大小为指标，结果表明当 RHST=0.20 时 , 内壁面平均温度最高，当
RHST=0.25 时，内壁面单位面积导热量最大，最终以 [0.20,0.25] 作为当地围护结构热工设计的 RHST 值推荐区间。

［关键词］拉萨地区 ；围护结构 ；RHST 数 ；夜间室内热环境

能资源丰富，围护结构热工设计也应充分利用这一有
利条件，而目前蓄热研究中多是以维持室内温度稳定
为目标，对围护结构吸收室外热能的考虑不足。

因此本文以南向围护结构为例，研究其对室外
热能的吸收蓄存以及向室内放热过程，主要以改善夜
间室内热环境为目标，考虑传热性能参数与蓄热性能
参数对室内热环境的影响。为避免具体构造形式墙体
数量有限的影响，增强研究结果的普适性，本文提出
综合考虑围护结构传热性能参数与蓄热性能参数的
RHST 数，运用 Energy plus 模拟在不同 RHST 数条件
下的围护结构内壁面与室内温度的变化情况，最后以
夜间导热量及夜间内壁面温度均值为指标，得出对室
内热环境影响最佳的 RHST 数，为今后当地民居围护
结构保温与蓄热优化设计提供参考。
1 围护结构传热与蓄热过程

由于围护结构高度 h 与厚度 δ 之比大于 10，
因此可将其壁体传热过程视为一维非稳态导热过
程 [10]，假设围护结构为均质墙体，其传热与蓄热过
程如图 1 所示。

资助项目：“十三五”国家重点研发计划课题“基于多元
                   文化的西部地域绿色建筑模式与技术体系”项
                    目（2017YFC0702400） 图 1围护结构传热与蓄热过程
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 壁体的导热微分方程 [10]：

                            （1）

式中：
λ——壁体材料导热系数，w/(m·k);
ρ——壁体材料密度，kg/m3;
c——壁体材料比热容，J/(kg·k)。
边界条件与初始条件：
本文重点研究壁体导热过程，因此边界条件为

围护结构内侧与外侧壁面温度，而外侧壁面因接收
太阳辐射，定义其壁面温度为考虑了太阳辐射影响
的当量壁面温度 tw,out,z

                （2）
                    （3）
                    （4）

式中：
δ——壁体厚度，m。
通过外壁面进入壁体的单位面积传热量：
对于某一时刻，可将壁体导热过程视为稳态导

热过程，进入壁体的热量 可视为在两侧壁面温度
势差的推动下的导热量，因此：

           （5）

壁体单位面积蓄热量 :
将壁体沿 x 方向划分为 n 段，每段微元体内温

度均匀，厚度为 dδ，则壁体蓄热量为：

                    （6）

对于均质墙体，因为每段微元体 ρc 相同，假

设每段吸收热量相同，则 相同，因此 q1 可表示为：

                      （7）

内壁面单位面积导热量：

                       （8）

2  RHST 数的推导
当 为负值时，表示室内向室外传热，若需要

减小室内向室外传热量 ，则通过减小壁体导热系
数 λ 或增大厚度 δ，从而提高围护结构热阻，增
强其保温性能；当 为正值时，表示室外向室内传热，
若需要增大室外向室内传热量 ，则需降低围护结
构保温性能。

另一方面，由于围护结构非稳态传热特征，室
内温度变化相对于室外温度变化存在延迟和衰减现
象，其原因是在非稳态导热过程中，进入壁体的热

量 q0 沿途不断地被吸收而使当地温度升高 [11]，壁体
吸收的热量为 q1，最终到达内壁面的热量为 q2，导
致通过壁体的传热量不能立即、完全地传入室内，
而是部分蓄存在壁体内，逐渐地传向室内或室外。

壁体导热系数 λ 越大，在相同的温度梯度下可
以传导更多的热量，即 q0 越大；而壁体的 ρc 越大，
温度上升 1℃所吸收的热量越大，即 q1 越大，则到
达内壁面的热量 q2 就越小 [11]。当选用保温性能好的
材料时，虽然可以减小夜间室内向室外的散热量，
但也减小了白天围护结构从室外的得热量；而蓄热
性能则影响围护结构壁体向室内的传热量大小与时
间。保温与蓄热性能对围护结构壁面传热量与蓄热
量影响如图 2 所示。

图 2围护结构热工性能参数对热量影响

为提高拉萨地区围护结构对室外热源的吸取与
蓄存，综合考虑保温与蓄热性能的影响，以使所吸
取的热量尽可能多的、在适宜的时间内传向室内，
以改善室内热环境。本文提出表征围护结构蓄热
与传热性能参数相对大小的 RHST(the Ratio of Heat 
Storage and Transfer) 数，其推导过程如。

保温与蓄热性能影响传热量与蓄热量，为表示
蓄热量 占传热量 的多少，考虑 与 比值大小：

             （9）

因为 是稳态条件下的导热，并且拉萨地区实
际围护结构内外壁面温差 的数量级

为 10℃ , 内外壁面及壁体内任意位置温度变化率

的数量级为 0.1℃ /h, 两者的具体数值与特定围护结

构及边界条件、初始条件有关，为忽略此种影响，
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而只考虑围护结构本身热工性能及尺寸因素，引入
RHST 数：

                       （10）

其中 k 是 与 的数量级比值，

即 ，单位为 /s, 所以 :

                          （11）

可以看出，RHST 为无量纲数，包含围护结构
基本参数：导热系数、比热容、密度及厚度，综合
反映了蓄热性能参数与传热性能参数的相对大小。
3 RHST 数对室内热环境的影响

基于拉萨地区冬季寒冷，日温差大，但太阳辐
射强烈的气候条件，围护结构热工设计要考虑保温
性能对室内温度水平的影响与蓄热性能对室内温度
稳定性的影响，也要考虑保温与蓄热性能对其吸收
室外热量而向室内释放过程的影响，因此需要选用
合理的传热性能与蓄热性能参数组合形式，尽可能
改善当地冬季室内热环境。

本节运用 Energy plus 模拟不同 RHST 数的围护
结构对室内热环境的影响，得到对室内热环境改善
效果最佳时的 RHST 值。
3.1 建筑模型信息

根据当地实际建筑尺寸及朝向，建立一简易建
筑模型，该模型为单体房间，朝向为正南，窗墙面
积比为 0.4，具体尺寸如图 3 所示。

（2）为减少透明围护结构影响，保持窗墙比及
窗户热工性能参数不变；

（3）换气次数设为 0.5/h;
各朝向围护结构热工性能参数如表 1 所示：

图 3建筑模型

因为本文重点研究非透明围护结构的传热与蓄
热过程对室内热环境的影响，以受太阳辐射影响较
大的南向墙体为例进行研究，为简化模拟过程，特
作如下简化设置：

（1）为减少其他朝向墙体及屋顶的影响，保持
其热工性能参数及厚度不变；

表 1 模拟建筑围护结构基本参数表

3.2 室外气象参数
选择拉萨地区冬至日气象数据作为气象条件，

室外温度变化与太阳辐射变化如图 4、图 5 所示。

图 4室外逐时温度

图 5室外逐时太阳辐射强度

墙体 

编号 
厚度 m 

导热系

数

w/m�K 

密度

kg/m  

比热容

J/kg�K 
RHST 

w1  0.2  0.5  300  820  0.05  

w2  0.37  0.9  300  820  0.10  

w3  0.37  1.3  300  1710  0.15  

w4  0.37  1.7  1095  820  0.20  

w5  0.2  2  2640  1710  0.25  

w6  0.25  0.5  1060  820  0.30  

w7  0.362  0.9  1060  820  0.35  

w8  0.362  1.3  1060  1355  0.40  

w9  0.25  1.7  2640  1670  0.45  

w10  0.255  2  2640  2100  0.50  

w11  0.3  0.5  1315  837  0.55  

w12  0.421  0.9  1315  837  0.60  

w13  0.421  1.3  1315  1306  0.65  

w14  0.421  1.7  1855  1306  0.70  

w15  0.421  2  1855  1643  0.75  

 w16  0.35  0.5  1125  1046  0.80  

w17  0.484  0.9  1125  1046  0.85  

w18  0.484  1.3  1125  1605  0.90  

w19  0.484  1.7  2375  1046  0.95  

w20  0.4  2  2640  1704  1.00  
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 3.3 南向墙体 RHST 值设置
根据当地实际建筑情况，参考文献 [12]，选择不

同的导热系数、密度、比热容及厚度组合形式，并
且为了验证 RHST 数的可靠性，说明当 RHST 数一
定时，改变其中基本参数对室内热环境的影响不变，
设置 w0 系列作为验证组，如表 2 所示，其中 w0,1
为当地传统民居石墙；实验组共 20 组，RHST 区间
为 [0.05,1.00]，间隔为 0.05，如表 3 所示。

3.4 评价指标
由于当地冬季昼间太阳辐射强烈，室内温度较

高，而夜间温度较低，室内热环境亟需改善，因此
本研究主要以改善夜间室内热环境为目标，提出以
夜间内壁面单位面积总导热量 与夜间内壁面温度
平均值 为评价指标，其计算式如下：

                                              （12）

                                           （13）
式中：

——夜间内壁面单位面积逐时导热量，w/ m2；
——夜间内壁面逐时温度，℃；

j——夜间时刻序号；
m——夜间时刻总数。
说明：
（1）根据有无太阳辐射划分白天与夜间时段，

白天为 9:00~18:00, 夜间为 0:00~8:00、19:00~23:00 
（2）规定 及 为正值时，表示热量由壁体

传向内壁面；为负值时，表示热量由内壁面传向壁体。
3.5 结果分析
3.5.1 验证组结果分析：

如图 6、图 7 所示为验证组各墙体内壁面逐时
温度、内壁面单位面积逐时导热量变化情况。

表 2 验证组墙体基本参数表

表 3实验组墙体基本参数表

图 6验证组墙体内壁面逐时温度

图 7验证组墙体内壁面单位面积导热量

墙体 

编号 
厚度 m 

导热系

数

w/m�K 

密度

kg/m  

比热容

J/kg�K 
RHST 

w1  0.2  0.5  300  820  0.05  

w2  0.37  0.9  300  820  0.10  

w3  0.37  1.3  300  1710  0.15  

w4  0.37  1.7  1095  820  0.20  

w5  0.2  2  2640  1710  0.25  

w6  0.25  0.5  1060  820  0.30  

w7  0.362  0.9  1060  820  0.35  

w8  0.362  1.3  1060  1355  0.40  

w9  0.25  1.7  2640  1670  0.45  

w10  0.255  2  2640  2100  0.50  

w11  0.3  0.5  1315  837  0.55  

w12  0.421  0.9  1315  837  0.60  

w13  0.421  1.3  1315  1306  0.65  

w14  0.421  1.7  1855  1306  0.70  

w15  0.421  2  1855  1643  0.75  

 w16  0.35  0.5  1125  1046  0.80  

w17  0.484  0.9  1125  1046  0.85  

w18  0.484  1.3  1125  1605  0.90  

w19  0.484  1.7  2375  1046  0.95  

w20  0.4  2  2640  1704  1.00  
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四种 RHST 数相同的墙体，内壁面逐时温度
差值小于 0.5℃，变化规律一致；逐时导热量差值
小于 2w/m2，变化规律一致，说明当仅改变基本参
数（λ、ρ、c 和 δ） 的 大 小， 而 保 持 RHST 数
不变时，其对室内热环境影响相同。从图 8 可知，
四种墙体夜间内壁面单位面积总导热量相差小于
3w/ m2，平均温度相差小于 0.2℃，说明当仅改变
基本参数大小，而 RHST 数一定时， 与 大
小近似不变。

综上所述，为考虑围护结构保温蓄热性能对室
内热环境的影响，在以夜间内壁面单位面积导热量
和平均温度为评价指标的条件下，选择 RHST 数作
为自变量是可靠的，用于表征蓄热性能参数与导热
性能参数相对大小。
3.5.2 实验组结果分析：

如图 9、图 10 所示为实验组墙体内壁面逐时温
度、内壁面单位面积逐时导热量变化情况。 

图 8验证组四种墙体 与 （RHST=0.82）

图 9实验组墙体内壁面逐时温度

（a）                                                     （b）

（c）                                                    （d）
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随着 RHST 数的增大，即蓄热性能较好时，内
壁面温度波动越小，且内壁面逐时导热量变化越小，
这是因为随着蓄热性能的增加，内壁面导热过程受
室外影响越小。当 RHST>0.5 时，随着蓄热性能参数
的增大，室内温度与内壁面导热量变化量很小，几
乎趋于稳定，此时从维持室内热稳定性的角度出发
增加蓄热性能参数的意义不大。

如图 11、图 12 所示为围护结构夜间内壁面平
均温度和总导热量随 RHST 数的变化曲线。

与 开始随着 RHST 数的增大而增大，随
后虽然出现波动，但总体上呈降低的趋势。在 RHST

图 10 实验组墙体内壁面逐时导热量

（a）                                                     （b）

（c）                                                    （d）

数区间 [0.05,0.30]、[0.30,0.55] 内， 随着 λ 的增
大近似呈抛物线形，在 RHST 数区间 [0.60,0.80]、
[0.80,1.00] 内， 几乎不随 λ 变化而变化，并且当
蓄热性能参数越小， 随 λ 变化而变化的越明显，
这是因为当蓄热性能参数相对较小时，其受 λ 影响
较大。此外在每一段区间内及整个区间 [0.05,1.00] 内，

随着 RHST 数的增大而减小，这是由于当蓄热性
能参数相对较大时，虽然壁体内蓄存了更多的热量，
但在夜间亦有更多的热量流向外侧壁面，使得内壁
面导热量呈降低趋势。 随 RHST 数变化规律与

类似。
图 11 随 RHST 数变化曲线

图 12 随 RHST 数变化曲线
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当 RHST 数约为 0.13 时，内壁面导热量方向发
生变化，在 [0.05,0.13] 区间内，内壁面导热方向为壁
面传向壁体，对于室内侧为失热过程，而在 [0.13,1.00]
区间内，内壁面导热方向为壁体传向内壁面，对于
室内侧为得热过程。当 RHST=0.25 时， 最大，
当 RHST=0.20 时， 最大，因此综合考虑 t_ave 与

，推荐 [0.20,0.25] 作为 RHST 数的选择区间 。并
且当地传统民居现有石墙（w0,1）RHST=0.82, 在图 
11、图 12 中处于不利点，因此具有较大的改善空间。 
4 结论

（1）集合了围护结构基本热工参数的无量纲数
RHST，能够表征围护结构蓄热性能参数与传热性能
参数的相对大小，该值与四种基本参数组合方式有
关，在探讨围护结构保温与蓄热性能对室内热环境
的影响时，可以选择 RHST 数为自变量。

（2）当蓄热性能参数较小时， 与 受 λ
影响较大，当蓄热性能参数较大（RHST>0.5）时受
λ 影响较小；并且此时随着蓄热性能的增加，内壁
面温度与内壁面导热量呈减少趋势，但变化量很小，
所以此时不宜提升蓄热性能。

（3）在拉萨地区冬季，南向窗墙比为 0.4 的条
件下，RHST=0.13 为夜间内壁面导热方向的转折点，
RHST>0.13 时， 为正值，即夜间时段的总的传
热效果为壁体传向内壁面，室内侧得热，因此为提
升当地民居夜间室内热环境，围护结构至少应满足
RHST>0.13。

（4）在拉萨地区冬季，南向窗墙比为 0.4 的条
件下，为尽可能提高夜间内壁温和总导热量，改善
夜间室内热环境，推荐 RHST 值的区间为 [0.20,0.25]。 
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0 引言
室内环境的舒适性影响着人们的认知能力和工

作效率 [1-4]。研究表明，提高室内环境质量可以提升
0.5%~5% 的生产效率 [5]，而室内环境质量的降低将
导致 2.4%~14.8% 的工作绩效的下降 [1]。声环境、光
环境、热环境作为影响室内整体舒适性的主要因素，
三者实际上是一个有机整体，彼此相互依赖 [6]，共
同影响人员的舒适感和工作效率。

随着空调通风采暖和人工照明调控技术的日益
成熟，室内热舒适和光舒适问题已经在工程实践中
基本解决。而一般建筑中声舒适环境的研究和实践
则比较少，三者耦合研究的结果更少，根据 Scopus
数据库 2009-2018 的检索结果，该比例仅为 0.07%[7]。
现有的声、光、热综合研究主要集中在各个因素对
人体舒适性的影响权重和环境综合评价指标的建立
上。在室内声学、光和热的权重研究中，一些研究表
明热环境是影响舒适性的最重要因素，其次是声环境
和光环境 [8-10]。然而，也有研究表明，当热环境处于
或接近舒适范围，且光环境稳定时，声学环境的影响
将起主要作用 [11]。虽然一些研究给出了对声、光和热
环境的综合评价系统 [12-14]，但是仍然缺乏对声光热三
个因素内在联系和特点的更深入的研究，其评价模型
的准确性还没有得到验证，并且受到了函数的限制，
因此还需要进一步的改进。 
1 调研背景概述
1.1 调研建筑简介

调研建筑为上海某单位新旧两个开放式办公室，
问卷调查的对象为同一批受试者，且女性占主体，
从事的工作主要为文书或电脑工作，状态为静坐办
公状态。为了改善工作环境，2018 年 8 月，该办公
室人员整体迁入新办公室，一直工作至今。考虑到
受试人群的对环境的适应性等问题，分别在 2018 年
6 月对旧办公室进行了实地测量和问卷调查；2018
年 12 月和 2019 年 7 月在新办公室进行了实地测量
和问卷调查。

办公建筑室内物理环境的关键技术讨论
李峥嵘 1，陈香云 1，高晓童 2，王赫宇 2，王海玲 3

（1. 同济大学机械与能源工程学院，上海 201804；2. 同济大学建筑与城市规划学院，上海 200245，

3. 同济大学声学研究所，上海 200092）

［摘   要］室内物理环境由三部分组成：声环境、光环境、热环境。各部分的研究和工程实践属于不同的领域，
其中以光、热舒适环境的研究最为广泛。 但是声光热三个因素的内在联系和特征仍缺乏深入研究。本文通过
问卷调查和实地测量，对上海某单位新旧开放式办公室进行了对比研究，旨在探讨影响上班族舒适度的关键因
素。结合问卷分析和室内物理环境参数的结果，分析了办公室声，光，热环境的特征及其综合效应。

［关键词］办公建筑 ；声环境 ；光环境 ；热环境

新旧办公室的主要区别包括 : 室内格局发生变
化，工位空间变大，工位间无隔断；空调系统和照
明系统为新建设备，整体性能运行良好；外窗封闭
不可开启；其它办公辅助设备适度增加，包含打印
复印一体机、咖啡机、饮水机等。
1.2 调研内容

（1）物理参数测量
根据对比研究需要，三次现场测试的区域主要

选择了办公人员的主要办公和活动区域，测试参数
包括温度、湿度、风速、照度、背景噪声级等。

（2）问卷调查
主观问卷的内容主要包括人员对热湿环境、噪

声及光照条件方面的主观感受以及声、光、热环境
对人员工作的影响程度等。
2 结果分析

2018 年 6 月在旧办公室回收 29 份问卷，2018
年 12 月在新办公室回收 42 份问卷，2019 年 7 月在
新办公室回收 50 份问卷。

室内热湿环境依据《热环境的人类工效学》[15]，《民
用建筑供暖通风与空气调节设计规范》[16] 中的标准进
行评价，室内声环境依据《民用建筑隔声设计规范》[17]

和《声学室内声学参量测量 第 3 部分：开放式办公室》
[18] 的相关要求进行评价，室内光环境依据《建筑照明
设计标准》[19] 中的标准进行判定。
2.1 热湿环境分析

旧办公室夏季工况下，各测点工作时间操作温
度均在 24-27℃范围内；测试期内室内相对湿度在
60%-80%。图 1 图 2 为受试人员对旧办公室热湿环
境的评价，在问卷数据处理时考虑到个体差异和波
动范围，认为中性、稍凉、稍暖为舒适状态；认为
中性、有点干、有点湿为舒适状态。可以看出夏季
79% 的人认为环境热感觉舒适，83% 的人认为环境
湿感觉舒适。冬季 72% 的人认为环境热感觉舒适，
87% 的人认为环境湿感觉舒适。
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新办公室冬季工况下，各测点操作温度在 19-
25℃范围内，测试期内室内相对湿度在 30%~70%。
夏季工况下，各测点工作时间操作温度在 22-29℃范
围内，测试期内室内相对湿度在 60%-90%。图 3 图 4

为受试人员对新办公室热湿环境的评价，可以看出夏
季 82% 的人认为环境热感觉舒适，89% 的人可以认
为对环境湿度感觉舒适。冬季 79% 的人认为环境热
感觉舒适，64% 的人可以认为对环境湿度感觉舒适。

图 1 旧办公室热环境评价

图 2 旧办公室湿环境评价

图 3 新办公室热环境评价
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旧办公室夏季操作温度、新办公室冬季操作温
度满足 ISO 7300 类型 CategoryC 的要求 [15]，新办公
室夏季极少时间出现操作温度不满足要求的情况。
旧办公室夏季测试期湿度存在部分时间远高于标准
[16] 规定的Ⅱ级热舒适度要求的情况，但较多人员认
为湿度合适；新旧办公室冬季测试期湿度满足标准 [16]

要求 , 但人员的满意度却低于夏季。说明受试人员
对夏季偏湿环境的接受度较高，在冬季湿度高于标
准时也有期望环境偏湿的主观需求。这也可能与受
试人员多为女性且常年居住在上海，所以其对环境
有较高的湿度需求以及对高湿度环境有良好的适应
性有关。
2.2 声环境分析

旧 办 公 室 在 空 调 系 统 开 启 时 LAeq ≈ 47dB。
在 空 调 系 统 关 闭 状 态 下， 办 公 环 境 内 分 心 距 离
rD=12.7m, 语音空间衰减率 D2,s=3.9dB；在空调系统
开启状态下，办公环境内分心距离 rD=9.7m, 语音空
间衰减率 D2,s=3.4dB；办公环境内语音私密度相对
较差。旧办公室 48% 的员工认为现有声环境对工作
效率无影响，45% 的员工认为现有声环境对工作效
率稍有影响；3% 的员工认为现有声环境对工作效率
影响较大；3% 的员工认为现有声环境对工作效率影
响很大。

新 办 公 室 在 空 调 系 统 开 启 时 LAeq ≈ 48dB。
在 空 调 系 统 关 闭 状 态 下， 办 公 环 境 内 分 心 距 离
rD=11.9m, 语音空间衰减率 D2,s=4.7dB；在空调系统
开启状态下，办公环境内分心距离 rD=3.9m, 语音空
间衰减率 D2,s=2dB。新办公室第一次问卷显示 34%
的员工认为现有声环境对工作效率无影响，认为声

环境影响到其工作的比例为 66%，其中 47% 的员工
认为现有声环境对工作效率稍有影响；11% 的员工
认为现有声环境对工作效率影响较大；8% 的员工认
为现有声环境对工作效率影响很大。新办公室第二
次问卷显示 46% 的员工认为没影响，认为有影响的
比例为 54%，其中 52% 的员工认为稍微有点影响，
2% 认为影响较大，问卷调查的员工中没有人认为现
有声环境对工作效率影响很大。

旧办公室背景噪声级 LAeq ≈ 47dB，新办公室
在空调系统开启时 LAeq ≈ 48dB 均略高于多人办公
室背 A 声级小于 45dB 的低要求标准 [17]，新旧办公
室调研结果均显示，半数左右的员工反应其工作效
率受到了办公室噪声影响。新办公室两次问卷调查
显示新办公室第二次问卷调查员工认为噪声有影响
的比例下降。这或因经过一段时间适应后，员工对
噪声环境的接受能力变强了。
2.3 光环境分析

旧办公室各测点照度长时间处在 130—300lx 低
于标准 [19] 对于普通办公室工作面照度不小于 300lx
的要求，80% 的人觉得照度合适。

新办公室在 26 个测点中，有 23 个测点的照度
值大于 300lx，问卷显示有 86% 的人认为亮度合适。

对比新旧办公室人员对其办公室照度的主观感
受，说明人们对偏暗环境也有较高的接受度。这也
可能与办公人员多使用电脑办公的工作特性有关。
3 结论

结合问卷分析结果和室内物理环境参数研究发
现，两处开放式办公室的室内物理环境参数的预期
效果与主观感受之间存在一些差异，主要研究内容

图 4 新办公室湿环境评价
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及成果如下：
1）通过对热舒适环境调研发现，人们对夏季偏

湿环境的也有较好的接受度，并且在冬季湿度高于
标准时也有期望环境偏湿的主观需求。

2）通过对光舒适环境调研发现，办公人员对于
偏暗的办公环境带来的对于光舒适度影响并不敏感。

3）通过对声舒适环境调研发现，新旧办公室 A
声级均略高于标准要求，但此时人们已经能明显感
受到噪声问题带来的影响。

4）在新办公室和旧办公室人们对于光环境、热
环境、声环境都有超过标准要求的现象，但办公室
内人员对光环境、热环境的敏感程度低于声环境。
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0 引言
当前世界能源短缺和环境污染问题日益严峻，

全球节能减排要求逐步严格，政策不断缩紧，各国
对于节能降耗技术的研究越来越重视。降膜换热作
为新型节能降耗技术，自 20 世纪 70 年代以来逐渐
成为研究热点。相比于竖管降膜换热，水平管降膜
换热的传热系数提高 2 倍 [1]，并且具有气液分离迅速、
传热温差小、液体充注量少、结构紧凑、传热效率
高等特点。因此，水平管降膜式换热设备广泛应用
于海水淡化、石油化工、制冷空调、污水处理等领
域 [2-10]。目前国内外诸多学者，针对各自不同应用
场景对水平降膜传热传质过程开展相关研究。

流体工质对水平管降膜传热性能的影响，欧阳
新萍等 [11]、李伟等 [12]、苏肖雅等 [13]、郭磊等 [14] 对
制冷剂在水平圆管外降膜传热进行大量实验研究。
王天 [15] 通过 CFD 模拟水平圆管外的 LiBr 溶液重力
降膜换热过程，指出喷淋密度和管径对于换热量有
较大影响。吉鸽等 [16] 研究水平圆管外 LiBr 溶液降膜
流动液膜厚度，指出管外壁静态接触角增加，管外
液膜成膜时间增加，约 120°圆周向角的液膜最薄，
液膜流速最快。张强等 [17] 研究 NH3-H20 在光滑圆
管外的水平降膜吸收传热过程，得到最佳换热效果
下的最大液膜体积流量。牟兴森等 [18] 指出纯水和海
水降膜传热系数存在较大差异。不同流体的物性参
数不同，因此水平降膜传热过程的影响机理需进一
步研究。

热流密度对水平管降膜传热性能的影响，欧阳
新萍等 [11] 指出，随热流密度的增加水平圆管外的传
热系数减小；苏肖雅等 [13]、蒋淳等 [19] 研究表明，随
热流密度增加，水平圆管外的传热系数增大。导致
上述结论不同的原因是欧阳新萍等 [11] 研究过程中的
流体喷淋密度较小，随着热流密度的增加，管外表

半椭圆管水平降膜传热性能的实验研究
王树信，周亚素，胡   昊，颜子雄

（东华大学环境科学与工程学院，上海 201620）

［摘   要］搭建水平降膜传热性能测试装置，以水为工质，实验研究热流密度、喷淋密度、布液高度和喷
淋温度，对单根半椭圆水平管管外降膜传热系数分布和变化影响，并与相同管截面外周长圆管、椭圆管对比。
结果表明，随着热流密度、喷淋密度和喷淋出水温度的增加，半椭圆管水平管外平均传热系数不断增大，喷淋
密度较小时，传热系数增加速率更大 ；随着布液高度增加，半椭圆管水平管外降膜平均传热系数先增加然后趋
于稳定，之后略微减小，存在最佳布液高度 ；相比于圆管、椭圆管，半椭圆管具有更高的平均传热系数 ；沿管
管截面圆周向角方向，半椭圆管、椭圆管和圆管的水平管外降膜传热系数变化趋势基本一致，先明显减小，最
后略微增大。

［关键词］半椭圆管 ；水平降膜 ；流动 ；传热 ；分布 ；热流密度 ；喷淋密度 

面产生“干斑”，导致换热面积减小，传热系数随
之减小。李伟等 [12]、郭磊等 [14] 认为，随着热流密度
增加，圆管外的传热系数先增加后减小，存在传热
系数最高的临界热流密度。牟兴森 [18,20]、陈学等 [21]、
沈胜强等 [22]、Zhao 等 [23] 研究表明，随着热流密度
增加，管外壁面温度和液膜内外温差也随之增加，
水平圆管外的传热系数基本不变。

布液高度对水平管降膜传热性能的影响，彭泰
铭等 [24]、沈胜强等 [22] 指出，随着布液高度增大，流
体流动速度增大，在管壁形成液膜变薄，液膜扰动
增加，水平圆管外的传热系数增大，但布液高度过
大时，流体撞击壁面冲量较大，流体飞溅导致换热
的液膜流量减少，流体稳定均匀性变差，水平圆管
外的传热系数随之减少。因此，存在最佳布液高度。

喷淋密度对水平管降膜传热性能的影响，不同
学者结论也存在分歧。一些学者 [12-22] 指出，随着喷
淋密度的增加，水平圆管管外的传热系数先增大后
减小，存在最佳喷淋密度。Zhao 等 [23]、蒋淳等 [19]

数值模拟结果表明，随着喷淋密度的增加，水平圆
管管外的传热系数先急剧增加，后缓慢增加并趋于
平稳。Yan 等 [25]、许莉等 [26] 认为喷淋密度的增加，
水平圆管管外的传热系数不断增大。产生分歧的主
要原因是不同学者研究中选用的喷淋密度范围不同，
导致传热系数的变化不一致。

蒸发温度对水平管降膜传热性能的影响，针对
不同流体工质，学者们研究结论也不尽相同 [11-22]。
主要原因蒸发温度导致流体介质物性参数如：粘度、
导热系数和热扩散系数等变化规律不同，使得管外
液膜厚度、液膜波动和流动速度的变化不同，最终
导致水平管外降膜的传热系数变化不一致。

现有文献的研究主要集中在流体工质、热流密
度、喷淋密度、蒸发温度等参数对水平圆管的管外
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降膜传热系数影响，迄今关于半椭圆管的实验研究
很少。谭起滨等 [27]、彭泰铭等 [24]、罗林聪等 [28-31] 研
究表明，椭圆管、扁管、半椭圆管等非圆管，其水
平降膜流动换热性能更好，特别是具有较好流型的
半椭圆管，在降膜流动过程中，流体流动阻力更小，
平均液膜厚度、热边界层更薄，传热性能更优。因此，
研究不同条件下半椭圆管的水平管外降膜传热性能
具有重要意义。

本文以水为流体工质，采用铝合金材质的半椭
圆异性传热管，研究不同热流密度、喷淋密度、布
液高度和喷淋温度条件下，单根半椭圆管水平管外
降膜传热系数的分布和变化规律，并与常用的圆管、
椭圆管进行对比分析，为新型水平降膜换热器的设
计研发和工程实际应用提供参考。
1 半椭圆管换热理论分析

水平管降膜换热过程中，换热管内流体介质
的热量，以导热方式通过管壁传递到管外壁面，
管外壁面与喷淋流体接触，热流密度较低时，热
量以导热和对流换热的方式通过液膜传递。通过
热阻分析发现，相比于管内换热热阻和管壁导热
热阻，管外换热热阻对整个换热性能的影响最大
[32]，因此，需着重提升管外换热性能。管外换热
性能实际上取决于流体流动和传热边界层发展状
态，而这两者的主要影响因素体现于换热管参数
以及降膜运行参数。

根据 Chyu 等 [33]、牟兴森 [34] 等建立的水平管降
膜换热分区模型，可将半椭圆管沿着管截面划分为
5 个换热域区：冲击区、热力发展区、过渡发展区、
充分发展区、尾部脱离区。管截面沿着圆周向角半
椭圆管换热分区如图 1 所示。

 管顶端为冲击区，该区域面积较小，液膜温度
最低，流速很高，换热强度最大；之后为热力发展
区，流体液膜吸收管壁显热，从饱和状态逐渐趋于
过热状态，液膜温度升高，热边界层厚度逐渐增加，
液膜蒸发量很小；随后为过渡发展区，流体流动达
到充分发展，而传热未达到充分发展；充分发展区，
热边界层厚度达到液膜厚度，壁面传导的热量都用
于界面的液膜蒸发；管低端为尾部脱离区，流体沿
着管外壁面从两侧绕流从底部汇聚，液膜扰动加剧，
液膜厚度增加。
2 试验装置及方法
2.1 试验装置

搭建水平降膜热性能测试装置。该装置包括：
流体循环系统、电加热系统、降膜换热系统、数据
采集系统。试验装置原理图如图 2 所示。

流体循环系统中，恒温槽为 THD-3006H 型，
维持试验流体达到所需饱和温度，精度 ±0.1 ℃；
流体通过泵加压后进入高位箱，部分流体溢流后返
回低位箱，其余流体经流量调节阀和喷淋流量计，
涡轮流量计为 HZ06K 型，精度 0.2%，然后进入喷
淋布液管将流体喷淋到降膜传热管表面，下落的流
体进入低位箱。为减小试验误差，对箱体和管路进
行保温处理。

图 1 沿着圆周向角的半椭圆管换热分区

 1—泵；2—恒温槽；3—低位箱；4—功率计；5—稳压电

源；6—调压器；7—回液流量计；8—供液流量计；9—高

位箱；10—溢流仓；11—恒压仓；12—稳流仓；13—流量

调节阀；14—喷淋流量计；15—喷淋布液管；16—降膜传

热管；17—电加热膜

图 2 试验装置原理图
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电 加 热 系 统 中， 电 加 热 膜 用 尺 寸 60 × 120 
mm，紧贴管内壁面安装；通过调压器调节电加热膜
的电加热功率，电功率计为 YOKOGAWA WT230 型，
精度 ±（0.1% 读数＋ 0.1% FS）；

降膜换热系统中，喷淋布液管为圆管，材质为
光敏树脂，外径为 20 mm，壁厚为 2 mm，管长为
164 mm，管底端开孔为 7 个，孔径为 1 mm，孔间
距为 20 mm；水平降膜传热管材质为 6061 铝合金，
管型分别为圆管、椭圆管和半椭圆管，管长为 150 
mm，壁厚为 3 mm，按照管截面外周长相等的原则
设计，其中圆管外直径为 25.4 mm（常用 6 分管）；
椭圆管根据朱珣等 [35] 研究结论设计，长短半轴比
为 1.5，外长轴为 30 mm，外短轴为 20.8 mm；半椭
圆管依据罗林聪等 [28] 研究结论设计，长短半轴比
为 3.2，外上半圆直径 16.4 mm，外上半圆顶端与外
下半椭圆低端间距 34.4 mm。定义圆周向角 α 为管
截面上，分别以圆管圆心、椭圆管长短轴交点、半
椭圆上半圆心为中心，沿顺时针方向管顶端与管壁
面夹角。不同管型的水平降膜传热管结构如图 3 所
示。

                                    (1)

式中：

q——热流密度，W/m2；
P——加热功率，W；
S——有效加热面积，m2。
（2）喷淋密度
喷淋密度为单位长度上，管截面上单孔喷淋到

管外壁面的流体质量流量，用式（2）计算得到：

                                    (2)

式中：

Γ——喷淋密度，kg/(m·s)；
ρ——流体密度，kg/m3；
V——喷淋流体总体积流量，m3/s；
d——喷淋孔直径，m。
（3）管外壁面传热系数
管外壁面传热系数为管截面上，传热壁面上某

点局部传热强度，用式（3）计算得到：

                                (3)

式中：
h——管外壁面传热系数，W/(m2·K)；
Tp——管外壁面温度 ,℃；
Tsat——流体饱和蒸发温度 ,℃。
（4）管外壁面平均传热系数
管外壁面平均传热系数为管截面上，沿整个圆

周向的传热强度，用式（4）计算得到：

                            (4)

式中：
ha——管外壁面平均传热系数，W/(m2·K)；

3 试验结果及分析
试验选取自来水为流体工质，调节喷淋管流出

的水温度 T 从 20 ℃增加到 40 ℃；调节布液高度 H
从 15 mm 增加到 65 mm，布液高度是喷淋管低端到
降膜管顶端的垂直高度；调节热流密度 q 从 0 增加
到 5582 W/m2；调节喷淋密度 Γ 从 0.14 kg/(m·s) 增
加到 4.16 kg/(m·s)；通过控制变量法，研究不同管型、
热流密度、布液高度、喷淋密度、喷淋出水温度条
件下，水平管外降膜传热系数的分布和变化规律。
3.1 热流密度对传热系数的影响

水平降膜流动的传热机理在不同热流密度下存
在较大差异。热流密度较大时，管壁热量通过核态

1—0°；2—60°；3—120°；4—150°；5—180°

图 3 水平降膜管实际尺寸图（单位为 mm）

数据采集系统中，通过测量传热管壁面温度近
似代替管外壁面温度。数据采集仪为 Keithley 2701
型，温度测量传感器为 PT100 型四线制铠装铂电阻，
精度为 ±(0.15+0.002 |t|) ℃，探针直径为 2 mm，使
用前经标定和修正。沿圆周向角方向分别在 0°、
60°、120°、150°、180°位置管壁安装 5 测点；
试验通过多次测量，采集工况稳定后数据，保证数
据的准确性和合理性，采样周期为 10 s，每组工况
取 100 组数据的平均值，进行后续处理分析。
2.2 试验数据处理方法

（1）热流密度
热流密度为单位时间内，管截面上管内通过管

壁传递到管外的单位横截面积热量。用式（1）计算
得到：
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沸腾传热传递，传热系数主要由热流密度和液膜气
化核心共同作用 [12]；热流密度较小时，管壁热量通
过壁面与液膜单相对流换热、管壁面与液膜间导热、
液膜气液交界面与外界气体对流换热共同完成，传
热系数主要由液膜厚度和流量共同决定。本文研究
液膜未出现核态沸腾的较小热流密度条件下的半椭
圆管降膜流动传热。

控 制 喷 淋 密 度 Γ=0.55 kg/(m·s)， 布 液 高 度
H=35 mm，喷淋出水温度 T=20 ℃，调节热流密度 q
从 0 W/m2 增加到 5582 W/m2，研究不同热流密度的
半椭圆管管外壁面平均传热系数的变化情况。不同
热流密度条件下管外壁面平均传热系数的变化如图
4 所示。

壁面平均传热系数的影响如图 5 所示。
 由图可知，随着布液高度 H 增加，管外壁面

平均传热系数 ha 呈现出先急剧增加，然后趋于稳
定，之后略微减小的趋势。H=5 mm 时，ha 最低，
H=35 mm 时，ha 最高。相比于 H=5 mm，H=15 mm
的 ha 提 高 了 约 36.1%，H=35 mm 的 ha 提 高 了 约
44.9%。因此，半椭圆管的最佳布液高度宜控制在
15~35 mm。

布液高度 H 主要影响喷淋流体撞击管壁的冲量，
进而影响液膜波动程度和流速，导致管外壁面传热
系数 h 变化。当 H 过小时，布液器喷淋出的流体尚
在生长阶段，就已经接触到传热管外壁面，流体撞
击管壁的速度较小，液膜波动很小，流体流速很慢，
液膜厚度较厚，h 较低；随着 H 的增加，在重力作
用下，流体撞击管壁的速度增大，液膜波动增大，
管壁面液膜流动变快，液膜厚度也减小，h 随之增大；
但当 H 增加到一定程度时，流体对管壁产生较大的
冲击，造成流体的飞溅量增大，进而流经管外壁面
传热的流体量减少，h 有所降低。因此，存在最佳的 H，
使得 h 最大。

对比沈胜强等 [22] 指出传热系数较高时，圆管外
降膜的绝对布液高度为 15~25 mm，可以发现，半椭
圆管最佳布液高度为 15~35 mm，与圆管的研究相比，
半椭圆管最佳布液高度下限相同，但其上限范围略
微大于圆管。主要原因可能是半椭圆管上半圆壁面
曲率半径比圆管的小，相同布液高度时，流体撞击
壁面后半椭圆管壁面液膜的法相速度较小，液膜飞
溅量较少。
3.3 喷淋密度对传热系数的影响

喷淋密度直接影响管外流体的流动速度和液膜

图 4 不同热流密度的管外壁面平均传热系数

 由图可知，在本实验热流密度 0~5582 W/m2 范
围内，随着热流密度 q 增大，管外壁面平均传热系
数 ha 不断增大。主要原因是随着热流密度的增加，
管外壁面温度增加，液膜温度随之升高，导致液膜
粘度和表面张力降低，导热系数升高，进而流动加快，
液膜变薄，热阻降低，水膜内部波动加剧，换热系
数有所提高。由于该实验电加热膜功率有限，较大
q 条件下 ha 的变化规律需进一步研究。
3.2 布液高度对传热系数的影响

布液高度直接影响半椭圆管外流体撞击管外壁
面和液膜流动速度，并且对降膜蒸发器尺寸有直接
影响，应当保证在较高传热系数下，尽可能取较小
的布液高度，这样有利于减小设备尺寸，降低设备
初投资。

控制喷淋密度 Γ=0.14 kg/(m·s)，喷淋出水温
度 T=20 ℃，热流密度 q=5582 W/m2，研究布液高度
对管外壁面平均传热系数的影响。布液高度对管外

图 5 不同布液高度的管外壁面平均传热系数
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厚度，进而影响管外降膜流动的传热性能。控制喷
淋出水温度 T=20 ℃，热流密度 q=5582 W/m2，布液
高度 H=35 mm，研究流体喷淋密度对管外壁面平均
传热系数的影响。喷淋密度对管外壁面平均传热系
数影响如图 6 所示。

温度对管外壁面平均传热系数的影响如图 7 所示。
 由图可知，随着喷淋出水温度 T 的增加，水平

管外降膜平均传热系数 ha 不断增大。相比于 T 为
20 ℃，T 为 25 ℃、30 ℃、35 ℃、40 ℃的水平管
外降膜平均传热系数 ha 分别提高 15.5%、29.4%、
44.4%、57.4%。

主要原因有三点：① 11T 升高，水的粘度降低。
温度从 20 ℃升高到 40 ℃，水的粘度下降 34.8%，
使 得 水 膜 的 流 动 加 快， 液 膜 厚 度 变 薄，h 升 高；
② 2T 升高，水的导热系数增加。温度从 20 ℃升高
到 40 ℃，水的导热系数增加 5.1%，降低导热热阻，
提高 h；③ 3T 升高，水膜表面张力降低。温度从 20 
℃升高到 40 ℃，水和空气界面的表面张力降低 4.4%，
加剧水膜内部波动，h 提高。
3.5 管型对传热系数的影响

由于不同学者进行水平管外降膜换热研究条件
不尽相同，其结论难以与本文直接进行比较。为直
观地对比圆管、椭圆管、半椭圆管三种不同管型的
水平管外降膜换热性能的变化规律和差异，控制热
流密度 q=5582 W/m2，喷淋密度 Γ=0.14 kg/(m·s)，
布液高度 H=15 mm，喷淋出水温度 T=20 ℃，研究
三种不同管型的水平管管外降膜流动的换热情况变
化规律。不同管型沿着圆周向角的传热系数的变化
情况如图 8 所示。

由图可知，沿着圆周向角从 0° ~180°增加，
不同管型的管外壁面传热系数 h 均呈现出先减小然
后略微增大的趋势，圆周向角 α 为 0°管外壁面传
热系数最大，α 为 150°的管外壁面传热系数最小。
不同管型在 α 为 0°管外壁面传热系数几乎一致，
沿着 α 从 0° ~150°增加，圆管的管外壁面传热系

图 6 不同喷淋密度的管外壁面平均传热系数

 由图可知，在实验喷淋密度范围内，随着喷淋
密度 Γ 增加，水平管外降膜平均传热系数 ha 不断
增大。当 Γ 从 0.14 kg/(m·s) 增加到 0.53 kg/(m·s)，
单位 Γ 导致 ha 变化率为 2418 W/(m2·K)。当 Γ 从 0.53 
kg/(m·s) 增加到 4.16 kg/(m·s)，单位 Γ 导致 ha 变
化率为 1552 W/(m2·K)。说明 Γ 增加到一定程度时，
单位喷淋密度导致传热系数变化率有所减小。

喷淋密度 Γ 增加，流体流速随之提高，液膜扰
动不断增加，同时液膜厚度也不断增加。因此，水
平管外降膜流动传热系数 h 的变化取决两者间相互
作用。当喷淋密度 Γ 较小时，液膜厚度较薄，流体
流速的提升带来液膜扰动的增加，导致 h 提升占主
导作用，因此 h 增加；由于液膜流动整体处于层流，
Γ 增加对管外壁面的 h 提升相对有限，当 Γ 增加
到一定程度，流体液膜厚度增加，带来传热热阻的
增加，导致 h 降低作用更加明显，因此 h 变化率有
所降低。
3.4 喷淋温度对传热系数的影响

流体的喷淋出水温度直接影响流体介质的导热
系数、流体粘度、表面张力等热物性参数，导致流
体流速、液膜厚度、导热热阻变化，最终影响整体
传热系数，对降膜式换热设备性能的影响至关重要。

控 制 喷 淋 密 度 Γ=0.55 kg/(m·s)， 热 流 密 度
q=5582 W/m2，布液高度 H=35 mm，研究流体喷淋出
水温度对管外壁面平均传热系数的影响。喷淋出水

图 7 不同喷淋温度的管外壁面平均传热系数
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数降低量最大，椭圆管次之，半椭圆管最小，沿着
α 从 150° ~180°增加，不同管型的管外壁面传热
系数均略微增加。

主要原因是管壁面顶部的流体与壁面直接碰撞，
液膜处于冲击区，沿着管外壁面不同管型的流体流
动法相速度均最大，流体扰动最为剧烈，管外壁面
传热系数 h 最大。随着液膜在管外壁面铺展，沿着
管壁面的流体液膜法相速度逐渐减小，流体扰动逐
渐趋于平缓，h 迅速减小。而在 180°的管外壁面底
部，管外壁面流体沿着管壁面从两侧绕流在底部汇
聚，增加液膜的扰动，h 略微回升。在管外壁面周
长相同情况下，上半周的壁面曲率半径半椭圆管最
小，椭圆管次之，圆管最大，管上半部的管截面积
也依次增大，虽然导致相同流量下的液膜半椭圆管
最厚，椭圆管次之，圆管最薄，但是流体下落冲击
区域和液膜流动速度半椭圆管最大，椭圆管次之，
圆管最小，因此传热系数降低量半椭圆管最小，椭

圆管次之，圆管最大；下半周的壁面曲率半径半椭
圆管最小，椭圆管次之，圆管最大，管下半部的管
截面积也依次减小，导致相同流量下的液膜半椭圆
管最薄，椭圆管次之，圆管最厚，流体受到沿壁面
切向的重力分力依次增加，液膜流动排液速度依次
减小，因此，不同圆周向角 α 的管外壁面传热系
数 h 呈现出半椭圆最高，椭圆管次之，圆管最低的
趋势。不同管型的管外壁面平均传热系数的变化情
况如图 9 所示。

 由图可知，不同管型的管外壁面平均传热系
数 ha 呈现出圆管最小，椭圆管次之，半椭圆管最
大的分布规律。相比于圆管，半椭圆管的 ha 提高了
10.1%；相比于椭圆管，半椭圆管的 ha 提高了 6.02%。
说明水平降膜传热过程中，半椭圆管具有更高的传
热效率。因此，半椭圆管对于降膜式换热设备的优
化及节能减排具有研究意义。
4 结论

本文搭建水平降膜传热性能测试平台，以水为
流体工质，研究了不同热流密度、喷淋密度、布液
高度和喷淋温度条件下，单根水平半椭圆管的管外
降膜传热系数分布和变化规律，并与相同管截面外
周长的圆管、椭圆管进行对比分析。在本实验条件
范围内，得到以下研究结果：

（1）在本实验热流密度 0~5582 W/m2 范围内，
随着热流密度 q 增大，半椭圆管水平管外壁面平均
传热系数 ha 不断增大。

（2）在本实验布液高度 5~55 mm 范围内，随
着布液高度 H 增加，半椭圆管水平管外降膜平均传
热系数 ha 先急剧增加，然后趋于稳定，之后略微减
小。半椭圆管最佳绝对布液高度与圆管下限值相同，
上限值略高。

（3）在本实验喷淋密度 0.14~4.16 kg/(m·s) 范
围内，随着喷淋密度 Γ 增加，半椭圆管水平管外降
膜平均传热系数 ha 不断增大。当 Γ 较小时，随着
Γ 增加，ha 显著增加；当 Γ 增加到一定程度时，
随着 Γ 增加，ha 增加速度变缓。

（4）在本实验喷淋出水温度 20~40 ℃范围内，
随着喷淋出水温度 T 增加，半椭圆管水平管外降膜
平均传热系数 ha 不断增大。

（5）半椭圆管比椭圆管、圆管具有更高的水平
管外降膜平均传热系数。相比于圆管，半椭圆管 ha

提高 10.1%；相比于椭圆管，半椭圆管 ha 提高 6.02%。
（6）沿管截面圆周向角 α 增加，半椭圆管水

平管外降膜传热系数 ha 变化趋势，与椭圆管、圆管
基本一致，先明显减小，最后略微增大。α=0°的
ha 最大，α=150°的 ha 最小。

 图 8 不同管型的管外壁面传热系数分布规律

图 9 不同管型的管外壁面平均传热系数
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1 引言
能源是一个国家经济发展和保障国家安全的重

要基础，当前人类利用的能源主要是煤、石油、天
然气等化石能源，化石能源的储量有限且不可再生。
而我国缺乏石油、天然气等优质能源，对外依存度
高；可再生能源储量充沛，但开发程度不高。其中，
建筑能耗总量呈现持续增长趋势，从 2000 年的 2.88 
亿吨标准煤，增长到 2016 年的 8.99 亿吨标准煤，增
长了约 3 倍，年均增长 7.37%[1]。因此，在进一步优
化能源消费结构、提高能源利用效率、大力发展可
持续能源技术的同时，降低建筑能耗迫在眉睫。辐
射致冷是将地表上物体的热能以 8 ～ 13μm 电磁波
的形式排放到温度接近绝对零度的外部太空，从而
实现自身冷却的辐射方式，是一种不消耗能源的被
动式降温 [2]。

本文首先分析了辐射致冷系统中辐射体与天空
之间热量交换的计算方法，求出了辐射体所能达到
的致冷平衡温度，从理论上验证了辐射致冷技术的
可行性。其次，从红外光谱的特征性出发，采用红
外光谱分析法，选择了本实验的辐射致冷材料。为
了使具有良好辐射光谱选择性的物质更好地呈现出
选择性，本文采用了红外辐射涂料法来制备辐射致
冷体。为阻止外界热量进入致冷装置，在致冷空间
周围加上绝热保温材料，在上方加“透明”盖板。
通过在晴朗的夜晚进行实验，得出致冷空间与环境
的最大温差为 6.03℃。
2 辐射致冷的理论分析

根据热力学原理，存在温差的两个物体，能以
辐射的形式进行热交换，最终使两物体的温度趋于
相等。地球大气层外的宇宙空间的温度接近 0K，高
层大气的当量黑体温度也远低于地球地面温度，这
是个天然的巨大冷源。把地面上不需要的热量以电
磁波的形式向宇宙空间排放，可以在不耗能或少耗
能的前提下达到致冷的目的。

天空辐射致冷的实验研究
徐   婷，陶求华，黄   宁，杨静华，鲁广龙，王姝雨

（集美大学 机械与能源工程学院，厦门 36102）

［摘   要］本实验分析了辐射致冷的可行性，为后续实验提供了有效的实验数据。首先，根据热力学定律

从理论上推导出致冷平衡温度，分析了辐射致冷的可行性。其次，搭建了辐射致冷装置，在厦门一个晴朗无云

的夜晚进行实验，获得了最大致冷温差为 6.03℃，实测温度值与理论平衡温度值的最大差值为 1.45℃，因此辐

射致冷作为一种不耗能或耗能少的被动式降温方式，可实现建筑物在夏季夜间降温。  

［关键词］辐射致冷，被动式降温，理论分析，实验测试

如果把辐射体放在地面上，将通过太阳散射、
与周围空气的导热和对流、大气辐射三种方式获得
热量。夜间时 , 可以忽略太阳散射；在致冷空间周
围加绝热保温材料可以阻止外界热量的传入，在其
顶部加上“透明”盖板可以防止空气对流带入热量。
因此，在整个辐射致冷系统中只需考虑辐射致冷体
与天空之间的热量交换。辐射体热量交换示意图如
图 1 所示。

图 1 辐射致冷模型图

热平衡状态下，辐射体的自身辐射的能量等于
辐射体吸收的“透明”盖板发射的热量与大气的辐
射热量之和，能量平衡方程 [3] 为：

'' ϕαϕα arcrr EQQ +=                  （1）
式中
r——辐射体；
a——大气；
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c——“透明”盖板；
 rα ——辐射体的吸收率；
ϕ  ——辐射体对“透明”盖板的角系数，可以

认为辐射体与“透明”盖板是很接近的两块“无限
大平板”，它们之间的角系数为 1；

ϕ ’——接受辐射的表面对天空的角系数，对于
屋顶平面可取为 1，对于垂直壁面可取为 0.5；

rα ’——由“透明”盖板和辐射体组成的系统中，
辐射体对来自天空的大气层辐射的有效吸收率，也
即考虑了进入系统的辐射经“透明”盖板和辐射体
的无穷次透射、反射和吸收后，辐射体的净吸收率。

rα ’的表达式为：                                               

rc

cr
r

ρρ
ταα

−
=

1
'                         （2）

式中

 rρ ——辐射体的反射率；
 cρ ——“透明”盖板的吸收率；
 cτ ——“透明”盖板透过率；

 rQ ——辐射体的辐射量， 2/ mW 。
4

rrr TQ σε=                        （3）

式中
rε  ——辐射体在 8~13μm 波段内的发射率；
σ ——黑体辐射常数，

             ；
 rT ——辐射体的表面温度， K  ；

 cQ ——“透明盖板”的辐射量， 2/ mW ；

   4
ccc TQ σε=                         （4）

式中
cε  ——“透明盖板”的发射率 , 在热平衡状态

下 cε cα=  。由于透明盖板的反射率很低，可以近

似忽略，所以 cε  cτ−=1
 cτ ——“透明盖板”的透射率；

 cT ——“透明盖板”的温度，近似等于环境温度；
 aE ——大气的长波辐射强度， 2/ mW ；

                         （5）

 bC ——黑体的辐射常数, ；

 sT ——天空当量温度， K 可借助天空当量辐
射率 sε 求得：

4)(
a

s
s

T
T

=ε
                                 （6）

式中

 aT —室外空气干球温度， K  
一般采用 Brunt 方程式计算晴空当量辐射率：

                         （7）
式中
 ae —空气中的水蒸气分压力，单位为 mmHg。

大气长波辐射计算式可改写为：

           （8）

天空当量温度为： 

           （9）
将式（3）（4）（8）代入（1），可求出晴天

时辐射体所能达到的致冷平衡温度 Tr。    
3 实验搭建

辐射致冷装置（如图 1 所示）由“透明”盖板、
保温材料、选择性辐射致冷体组成，并共同构成致冷
空间。根据物质的辐射特性，本实验选择厚度 0.03 mm
的低密度聚乙烯薄膜作为“透明”盖板材料，选择聚
苯乙烯泡沫板作为四周的绝热保温材料。将 80g BaSO4
和含有高浓度醇酸树脂的醇酸磁漆按照质量比 1：1 复
合制成红外辐射涂料，加入 30% 醇酸磁漆稀释剂后均
匀刷涂在高抛光、反射性能良好的铝板基材上。

致冷装置尺寸：520mm 520mm 190mm，致冷空
间尺寸：500mm 500mm 110mm，铝板尺寸：400mm 
400mm 10mm，四周聚苯乙烯泡沫板厚度为 10mm，
底部厚度为 80mm。

实验器材：
1）联仪 SH-XL 多路温度测试仪；
2）K 型热电偶，温度范围：-100 ～ 1370℃，

精度 ±0.5℃ +0.6℃；
3）HygroClip 2-S 探头，湿度范围：0 ～ 100%RH,

温度范围：-40 ～ +60℃，测量精度 ±1%RH（23℃
时）±0.3℃；

4）计算机终端。
致冷装置内部和环境温度测点布置如图2所示。
 

    图 2 辐射致冷装置中温度测点分布
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将辐射体均匀放置在致冷装置中间，按图 2
所示布置 K 型热电偶，所有热电偶统一外接联仪
SH-XL 多路温度测试仪及计算机终端，实现温度
的自动实时测量与显示记录。于 2019 年 4 月 17 日
19：10 ～ 22：10 进行实验，每隔 10 分钟记录一次
数据。
4 实验数据处理及结果分析
4.1 实验数据处理

本实验实际有效数据记录的开始时间为 2019 年
4 月 17 日 19：10，取致冷空间内的四个测点温度的
平均值作为致冷空间的温度 , 环境温度则采用环境
中两个测点温度的平均值。硫酸钡铝板温度、致冷
空间温度、气温及地面温度随时间变化情况如图 4
所示。图 3 实验设备连接图

图 4  各部分温度随时间变化折线图

图 5 致冷温差随时间变化
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计算得出各个时刻致冷空间温度与气温之差 ,
即致冷温差 , 绘制成折线图如图 5 所示。

从图 5 中可以看出，本实验中的辐射致冷空
间与环境存在致冷温差，且随着时间的变化，致冷
温差呈上升趋势，最大致冷温差为 6.03℃，出现在
22：00。

4.2 实验结果分析
本实验在测量过程中通过中国天气网 [4]、气象

台实时天气预报 [5] 以及 HygroClip 2-S 探头测量并记
录了厦门在 2019 年 4 月 17 日 19：10—22:10 相对湿
度、干球温度、云量、风速的实时数值，测量间隔
为 10min。具体数值如表 1 所示。

表 1 相对湿度、干球温度、云量、风速的实时数值

根据第二节辐射致冷的理论分析中的计算方法，
可求得辐射体在热平衡状态下所能达到的平衡温度，

绘制计算求得的平衡温度与硫酸钡铝板实测温度随
时间的变化，如图 6 所示。

图 6 辐射体平衡温度计算值与实测值随时间变化折线图
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由图 6 可以看出，硫酸钡铝板实测温度值与计
算求得的平衡温度值随时间变化趋势相似，随着时
间的增加，辐射体的温度呈现降低趋势。但硫酸钡
铝板实测温度值比计算求得的平衡温度值普遍较高，
两者的最大差值为 1.45℃，出现在 21：30。分析出
现差值的原因：

1）辐射体由硫酸钡、醇酸磁漆、铝板组成，但
是实际硫酸钡的发射率比计算值更低，计算过程未
考虑醇酸磁漆等因素导致的辐射性能的削弱；

2）实验装置所用的聚苯乙烯泡沫板厚度较薄，
保温性能不够好；同时实验装置的密封性较差，外
界热量对致冷空间有影响。
5 结论

本实验从理论和实验方面验证了辐射致冷的可
行性，利用聚乙烯薄膜、聚苯乙烯泡沫板、硫酸钡
与醇酸磁漆复合涂料搭建了辐射致冷实验装置，在
厦门一个晴朗无云的夜晚进行了实验测定，得出了
辐射致冷空间与环境的最大致冷温差为 6.03℃，硫
酸钡铝板实测温度值与计算求得的平衡温度值的最
大差值为 1.45℃。由于计算代入的硫酸钡发射率比

实际值高、实验装置保温性及密封性较低等因素，
辐射体实际温度比理论计算值更高。若进一步提高
保温材料的密封性以及 BaSO4 在复合辐射材料中的
含量等，有望得到更大的致冷温差。实验结果表明
本实验制备的辐射致冷体具有一定的致冷效果，进
一步证明了利用辐射致冷原理降低空调能耗的可行
性，同时为后续的研究提供了有效的实验参考数据。

本 文 受“ 国 家 自 然 科 学 基 金 资 助 项 目
（51508225）”，“ 福 建 省 自 然 科 学 基 金 项 目

（2018J01486）”，“福建省教育厅资助项目（B16162, 
B18221）”资助，在此感谢。
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0 引言
太阳能集热、空气能热泵、余热回收构成的多

热源系统是近年来建筑采暖热与热水工程的发展趋
势，在京津骥地区的“煤改电”工程中得到普遍应用。
能源工程远程监控近年来在建筑物供暖及热水工程
中获得普遍应用 [1-5]。能源运行系统远程监控是指以
工业计算机为核心，利用电子检测传感器对能源工
程运行中有关参数进行检测、运算，依据系统设计
的运行原则，通过互联网、以太网、4G 网络等实现
系统过程控制系统的数据采集、状态监测、远程监

双热源三联供系统运行远程监控原理与
实现关键技术研究

杨前明，霍   达，王小琬

（山东科技大学机械电子工程学院，青岛 266590）

［摘   要］针对多能源系统综合高效利用问题，结合能源廉价优先使用原则，提出了采用 GRM500 作为无

线通讯模块的系统远程监控实现方案。利用虚拟串口和 OPC 通信技术，将现场的温度、液位等系统运行数据

通过 GPRS、局域网或以太网传递到远程监控终端，实现以“PLC+ 智能终端”为控制核心的系统运行状态无线

远程监控。该系统能过很好地满足用户借助网页、手机 APP 和可视化组态软件对系统进行实时监控操作功能

要求，提高了系统运行人机交互能力和能源管理水平。该系统监控技术方案为多能源系统的能源合理利用及类

似技术问题提供了参考。  

［关键词］能源廉价优先 ；虚拟串口技术 ；OPC 通信技术 ；远程监控

控和维护 [6-8]。针对多热源三联供系统，本文给出了
基于能源廉价优先原则实现系统远程监控的原理与
实现方法。
1 多热源三联供系统
1.1 组成及工作原理

图 1 所示为多热源三联供系统示意图，系统主
要由太阳能集热系统、空气源热泵系统和控制系统
组成；太阳能集热器与空气源热泵作为双热源耦合
在一起，为用户提供夏季制冷、冬季采暖以及全年
热水供应。

空气源热泵

蓄热水箱

生活用水

风机盘管

太阳能
集热器 V1 P1

V4 V5

V6

V7

P3

V8

P5

V9

1 2 3

4

室
外
换
热
器

压缩机

膨胀阀

四通阀

空调侧
换热器

膨胀罐

余热
回收器

P2

P4

V3

T2

H2

T3

T5

自来水

T1

V2

图 1  多热源三联供工作原理图

1.2 系统运行模式
 多热源联供系统在全年内共有采暖、制冷、热

水、采暖＋热水，制冷＋热水 5 种运行模式。制冷
模式由热泵子系统独立完成，采暖和热水模式由太
阳能集热系统和热泵联合供给完成，制冷和热水模
式中热水负荷由热泵制冷剂一次冷凝热提供。单一

热水模式下，多热源联供系统又分为太阳能制热水、
空气源热泵制热水和太阳能—空气源热泵制热水 3
种运行模式：

1）太阳能制热水模式：当太阳光照强度充足时，
只启动太阳能集热模块，满足热水负荷。

2）热泵制热水模式：阴雨天气候时，开启热泵
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制热水模块，直接加热蓄热水箱中的热水。
3）太阳能—热泵制热水模式：当光照强度较弱，

太阳能不足以满足全部热水负荷时，太阳能集热加
热贮热水箱中的水作为低温水源，提高热泵侧水的
初始温度。
1.3 能源廉价优先原则

能源廉价优先原则是指在多热源组成的联合供
热系统中，系统根据各组成热源能量的经济性，优
先使用廉价能源，合理配置各组成能源的占比，满
足系统总体供热负荷要求 [9-11]。实现能源廉价优先
原则的基本手段是以系统运行参数检测自动化为基
础，以能源廉价优先使用原则为导向，能源类别自
动切换与组合、快速、经济满足系统热负荷需求。
1.4 能源调度流程与策略

1）能源调度 
图 2 给出了多热源三联供系统运行流程原理示

意图。图中参数说明：TU- 用水设定时间，T1- 水箱
检测温度，THP- 热泵加热热水所需时间，Ts1- 热泵
加热最佳经济启动时间 ,Ts2- 校正后热泵启动时间 ( 基
于当前水温和太阳能集热效率决定 ),Td- 太阳能集热
与热泵同时工作时，热泵最晚启动时间。

图 2 运行流程中，能源管理过程中主要调节步
骤说明如下。

（1）首先根据用户设定的用水时间，以及水箱
当前温度 T1 估算到达用水时间，热泵加热的最佳经
济启动时间 Ts1、集热器循环和热泵双热源同时工作
最佳热泵启动时间 Td；

（2）比较当前时间是否到达热泵加热最佳经
济启动时间 TS1，当到达 TS1 时间，系统判别是否到
达 Td, 这里流程软件运行的思想实质是保证在设定时
刻，系统向用户供热水的前提下，尽可能最大限度
优先使用太阳能热循环热能，使系统获得最佳经济
性。

（3）如果未到达 TS1，则同样检测是否进行温
差循环。未进行温差循环时，直接启动 HP；进行温
差循环，则在到达 TS1 时刻后，重新检测水箱温度
T1，根据水箱温度重新校正计算热泵启动时间 TS2，
并在 TS2 时刻启动 HP 进行系统补热，在供水时刻使
水温满足使用要求。流程软件运行的思想实质与前
面相同。

2）能源调度经济思想 
假设热系统以太阳能集热、热泵供热为主，兼

顾极寒天气条件下采用电辅助加热方式，联合满足
热系统热负荷需求。其能源经济性指标分别用 ES、
EHP 和 EE 表示，且有 ES>EHP>EE，即三种能源中，
太阳能集热最廉价，热泵供热次之，电辅助加热最贵。

假设热系统在冬季极寒工况下热负荷需求总量
为 Q，根据能源廉价优先使用原则，在满足系统要
求的供热时间内，三种能源的使用顺序应该是太阳
能、热泵和电辅助加热。且有 Q=QS+QHP+QE, 式中
QS、QHP、QE 分别是三种能源提供的单项热负荷。

能源调度的管理思想是合理经济使用组成热系
统的各类能源，按照能源廉价优先使用原则，根据
系统总体热负荷需求，按照太阳能集热、热泵和电
辅助加热三种能源能源调度策略，通过计算机自动
切换或组合使用组成能源；

3）控制策略 
为实现图 2 所示能源调度流程，组成双热源三

联供系统的各主要子程序控制策略设计如表2所示。
（1）热泵循环  当 t 处于用热水时段 [t3，t4] 时，

若水箱温度低于设定值 Tset1 时，热泵循环启动；当
t 处于非用水时间段时，根据系统是否进行温差循环
以及水箱温度 T1，判定 HP 启动时间，若未进行温
差循环则 t5 时刻启动 HP，若进行了温差循环，则 t6

时刻启动 HP。
（2）集热循环  当集热器出水口温度 T3 与水箱

温度 T1 之差大于集热循环设定启动温度 ∆TP2on 时，
集热循环启动；当二者温差小于集热循环设定的停
止温度 ∆TP2off 时集热循环停止。 图 2 系统能源调度流程图
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（3）自动补水 当水箱液位 H1 低于补水泵启动
设置液位 Hset1 时，补水阀 V9 启动；当水箱液位 H1

大于或等于补水泵停止设置液位 Hset2 时，补水阀 V9
关闭。
2 系统硬件结构
2.1 硬件结构设计  

图 3 给出了远程监控系统硬件结构示意图，主
要由远程监控端、现场控制器以及终端设备构成。

1）现场控制设备  现场控制设备包括可编程控
制器 PLC、AD 模块、PT 模块等，接受终端设备如
前端传感器（液位、温度等）传来的信号，通过分
析运算反馈到其他终端设备如阀门执行器（循环泵、
补水电磁阀、电气执行元件）并控制执行器执行相

表 2 子程序控制策略表

图 3远程监控系统结构图
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应的动作。
2) 远程监控端 远程监控端通过组态软件或 GRM

通讯模块内置网页监控或移动设备 APP 对系统实时
运行状况时监测与分析管理，提高了系统人机交互
能力和技术文档管理水平。

3） 通 信 图 3 中 GRM500 通 过 RS485 串 口 与
PLC 接通，将 PLC 中的实时数据通过 GPRS 或无线
网络等途径传输到远端的监控端，并根据参数变化
及时修改数据，控制热水系统的运行状态，达到远
程监控目的。用户可根据需要进行网页监控、组态
监控、手机 APP 监控、手机短信监控；实际系统运
行过程中，用户可根据需要对 PLC 中的梯形图程序
进行远程修改。
2.2 硬件选型

主要硬件选择 DVP 32ES211T，DVP04AD-E2，
DVP04PT-E2 作为控制器与转换模块，系统 I/O 分配
如表 2 所示。

3）网页及手机 APP 监控
为提高系统管理人员或系统用户对系统的可操

作性，方便随时随地了解系统运行状况，还需建立
基于网页监控和移动端 APP 的监控手段，既满足监
控目的同时又可使用户根据需要提前控制系统启动，
使系统更加便捷化、人性化。
3.2 关键技术

通讯是实现远程监控的关键，为完成 PLC 程序
的远程调试，需建立无线通讯模块 GRM500 和 PLC
的通讯、模块和上位机的通讯等。其中模块和上位
机的通讯包括：模块和 PLC 编程软件的通讯，模
块和组态软件的通讯，应用到的技术有虚拟串口技
术 以 及 OPC(Object Linking and Embedding(OLE) for 
Process Control) 通讯技术。

1）虚拟串口技术  串口是应用非常普遍的设
备通信接口，但其受通信电缆的限制，仅适用于本
地短距离通讯，因此受到了很大的限制，为了实现
跨网、跨地区的长距离通讯，虚拟串口技术 [12] 可
以很好地解决该问题，实现这一功能的产品称之为
串口服务器。它具备串口转网络功能，能够将 RS-
232/485/422 串口转换成 TCP/IP 网络接口，实现 RS-
232/485/422 串口与 TCP/IP 网络接口的数据双向透明
传输。使得串口设备能够立即具备 TCP/IP 网络接口
功能，连接网络进行数据通信，极大的扩展串口设
备的通信距离，通过虚拟串口的建立完成了上位机
对 PLC 内程序的读取和写入以及运行监控功能。

2）OPC 通讯技术  OPC 通讯技术是一种联通硬
件与远程监控中心软件之间的标准接口协议，监控
中心的组态软件与 OPC 服务器连接必须通过 OPC 
接口 [13][14]。GRM500 无线通讯模块把 PLC 传输来
的数据打包为数据包格式，再通过 4G 网络或以太
网将数据包发送到服务器，服务器将数据把数据转
发到 OPC 服务器，OPC 服务器通过 Grm Opc Server 
将传送上来的数据作为变量组提供给世纪星组态软
件 [15]。
3.3 软件设计

1）PLC 程序远程调试  
安装 GRM500 模块自带的 GVCOM3 软件和虚

拟串口，在计算机设备管理器端口子菜单下，出现
com0com 的虚拟串口，表示驱动已经安装成功。运
行 GVCOM3 软件，新建模块，输入 GRM500 的序列
号以及密码，点击运行即可建立 PLC 程序的无线通
讯通道，完成上位机与 PLC 之间的无线通讯。

完成通道安装后，需对无线通讯模块与 PLC 的
连接进行配置。将 PLC 的 485 口与模块的 COM 口
相连，对编程软件进行通讯设置。

表 2 系统 I/O 及模块地址分配

3 系统软件设计
3.1 软件设计及功能

监控系统软件设计主要包括 PLC 远程调控、系
统可视化监控与网页及手机 APP 监控三类软件。

1）对 PLC 控制程序的远程调控  PLC 项目完工
后，根据客户不同需求，控制策略或需进行改变，
为方便对程序的更改及维护，需要完成远程上位机
编程软件 WPLSoft 对 PLC 的远程通讯，以便达到远
程调试 PLC 梯形图、维护程序的目的。

2）系统可视化监控  为直观显示系统运行状况
的实时监测以及对系统参数的分析管理，以实现遵
循能源廉价优先原则对系统能源进行合理调度分配，
需要建立以组态软件为平台的可视化远程监控软件
系统，对系统运行状况进行实时监控，达到提高人
机交互程度和文档管理水平的目的。

开关量输入输出分配（I/O 分配） 
输入  输出 

I 开关或模式 O 执行端 

X0 手 动 Y0 手动模式启动 

X1 自动 Y1 自动模式启动 

X2 手动热泵 Y2 热泵启动 

X3 热泵循环 Y4 集热循环 

X4 集热循环泵 Y5 补水 

X5 补水阀 Y6 热泵循环 

X6 风机 Y10 制冷模式 

X10 制热模式 Y12 采暖模式 

X11 制冷模式 Y13 用水 
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编译程序向导配置：在编写的程序开头加入通
讯程序向导，选择只产生格式或在程序开头加入图
4 的梯形图程序，即可对 PLC 进行远程梯形图的监
控与调试。

并配置 WEB 扩展属性。将配置好的变量通过网线或
云端下载到 GRM500 通讯模块内，使用手机网页浏
览器或者电脑网页浏览器打开巨控云监控的网址，
输入模块的账号及密码即可查看或修改 GRM500 里
面全部的变量。将要控制的变量分为：系统参数、
控制变量、状态显示、实时数据表、温度曲线图、
液位曲线图六栏，网页监控主要画面如图 6 所示。

图 4梯形图通讯格式设定程序

图 5组态监控界面

 2）组态可视化软件
利用世纪星组态软件作为可视化监控平台，

建立系统变量，并对变量进行定义，将画面与定义
的变量用动画连接关联起来。对于特定的事件编写
命令语言，在满足条件的情况下执行相应的操作，
并将无线通讯模块 GRM500 开发软件中建立的变
量下载到 OPC 服务器中，通过 GRM OPC 服务器与
PLC 中的变量建立互为映像的关系。采用以太网或
GPRS 作为传输媒介，即可实时显示系统运行参数
和对系统进行过程控制。图 5 所示为开发的组态监
控画面。

 3）网页及手机 APP 监控
使用无线通讯模块 GRM500 的工程配置软件

GRMDev3 完成 GRM500 的工程开发和下载，如配置
需要远程监控的变量，及对应的 PLC 寄存器地址。
需要在网页上监控的变量，需勾选网络读写属性，

图 6a 控制量界面显示

 

图 6b 实时数据界面显示

 

图 6c 温度曲线图

 

图 6d 液位曲线图
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 为方便监控人员或用户对系统监控更加便捷，
使用巨控科技开发的针对无线通讯模块 GRM500 的
移动终端 APP 对系统进行监控。进行账号密码登录
后，可一步登录监控界面，方便快捷，可通过远程
移动终端对系统所涉及的开关量、模拟量以及各个
参数进行远程控制，监控界面如同网页监控相同，
手机 APP 监控软件界面如图 7 所示。

图 7a 监控软件登录界面   图 7b 控制变量监控画面
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动配比系统的设计 [J]. 自动化技术与应用 , 2017, 
36(6):118-120.

 4 结论
1）给出了双热源三联供系统设计方案，以能源

廉价优先使用为原则，设计了多热源能量调控管理
控制策略；搭建了以“PLC+ 智能终端”为控制核心
的无线远程监控系统，构建以网页、手机 APP 与组
态软件为监控手段的无线远程监控方案。

2）实际系统运行表明，双热源三联供远程监控
系统能够很好地实现能源科学管理调度，监控数据
可以表格、折线图形式呈现，方便用户进行运行参
数设定、查询与趋势分析。远程监控系统参数设定
便捷、运行稳定。

参考文献
[1] 李海明 , 周守军 , 王涛 , 龚璞 . 多热源多环供热管
网水力建模与实验研究 [J]. 建筑节能 ,2017,45(09):11-
18+50.
[2] 周旭 , 耿房 , 王志杰 . 多热源联合供热系统经济性
及运行状况研究 [J]. 建筑节能 2017,45(05):148-152.
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1 引言
玻璃幕墙是当代的一种新型墙体，可将建筑美

学、建筑功能和建筑结构等因素有效的结合起来，
具有温差传热和太阳辐射传热，能够获得自然采光，
营造一个动态的室内光环境 [1]。由于玻璃结构的高
空调能耗和采光性能，对其需要合理的设计。

Li 等 [2] 利用计算机模拟技术，发现通过正确使
用采光可以降低峰值用电量和峰值冷却要求。利用
采光设计，最大冷却设备负荷和基础模型的建筑电
力需求分别减少为 5% 和 9.3%。Bojic 和 Yik[3] 使用
模拟软件 EnergyPlus 评估先进玻璃应用于香港的高
层住宅楼的节能情况，结果发现，低辐射玻璃将空
调冷却的用电量减少高达 4.2%，低辐射可逆玻璃将
节省 1.9%，双层透明玻璃达到 3.7%，透明和 Low-E
玻 璃 能 达 到 6.6%。Zomorodian 和 Tahsildoost[4] 将 一
德黑兰的办公大楼的单层玻璃换成双层玻璃可降低
建筑 9~14.8% 的能耗，可实现热舒适的占用时间从
18% 提高到 34%。Pereira 等 [5] 采用阳光控制薄膜作
为单层玻璃窗的改造方案，由于太阳能得热的减少，
阳光控制薄膜的使用对降低南向，东向和西向的太
阳得热的供冷负荷具有实际影响（具有低太阳透射
率系数的太阳控制薄膜可减少供冷量高达 86％），
而照明能耗却有所增加。

玻璃窗的自然采光和暖通空调能耗的优化设计

节能玻璃幕墙应用于大进深和
低层建筑的节能研究

钟支葵 1,2，裴清清 1,2

（1. 广州大学，土木工程学院，广州 510006； 2. 广东省新型空调系统节能工程技术研究中心，广州 510006）

［摘   要］玻璃幕墙建筑在获得高采光的情况下降低其空调能耗具有重要的研究意义。本文采用 CIE 标准

全阴天空模型和非稳态冷负荷计算方法研究了广州市的玻璃幕墙建筑的室内自然采光和冷负荷的情况。分析了

玻璃幕墙高度、房间进深，玻璃幕墙类型和朝向对室内采光和冷负荷的影响，而且对比了最低空调能耗的玻璃

幕墙和最能兼顾自然采光和空调能耗的玻璃幕墙的室内自然采光和空调能耗的情况。结果表明，玻璃幕墙在大

进深和低高度的建筑模型的最低自然采光照度大于 300 lux，室内峰值冷负荷低至 27.57 W/m2。玻璃幕墙在大进

深和低高度的建筑模型具有较充足的自然采光和较低的空调能耗。高透光 Low-E 和氩气的双层玻璃幕墙建筑

和高透光 Low-E 和氩气的三层玻璃幕墙建筑同样具有较好的室内采光和低空调能耗。不同朝向的两面玻璃幕

墙建筑的室内空调负荷低于 60 W/m2，相邻的玻璃幕墙的自然采光照度达到 7000 lux，相对的玻璃幕墙的自然采

光照度分布在 3060~6580 lux 之间，获得高采光的情况下降低了其空调能耗。本文的研究对玻璃幕墙建筑的空

调能耗和自然采光的节能研究提供理论指导。

［关键词］节能玻璃幕墙 ; 自然采光 ; 冷负荷 ; 建筑节能

研究中，Ochoa 等 [6] 对位于温带气候的标准化办公
室进行了整栋建筑的计算机模拟以提供低能耗和高
视觉环境的窗户优化设计标准。结果表明采用图形
优化方法对结果进行分类能够获得满足能源和视
觉要求的解决方案。Echenagucia 等 [7] 采用遗传算
法 (NSGA-II) 和 EnergyPlus 软件对一座开放式办公
建筑分析了窗户的数量、位置、形状和类型以及墙
壁的厚度在不同气候和城市优化降低供暖、制冷
和照明能耗，结果表明在所有地点中东面、西面
和北面的窗户面积非常低。Zhai 等 [8] 采用遗传算
法 (NSGA-II) 和 EnergyPlus 软件结合窗户的朝向、
尺寸和玻璃窗材料，提出了一种多目标优化窗设计
方法，案例结果表明玻璃窗的能耗随着玻璃窗参数
变化与玻璃窗的采光性能成反比。Zhang 等 [9] 结合
遗 传 算 法、EnergyPlus 软 件 和 Radiance 采 光 软 件
对我国寒冷气候校舍以最小化供暖和照明能耗，
减少夏季不适时间以及最大化有用日光照度之间
找到最佳权衡，优化结果表明，加热和照明的能
源需求可降低 24-28%，最大化有用日光照度可同
时增加 15~63%（100~2000 lx）, 夏季热不适可降低
9~23%。

而且，Hiyama 和 Wen [10] 将 DAYSIM 模拟软件
集成到 EnergyPlus 模拟软件中对建筑案例的窗口几
何形状和总电能消耗之间创建响应表面，从建筑的
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能源消耗和室内采光性能两方面来优化窗口几何形
状 的 设 计。Vanhoutteghem 等 [11] 采 用 EnergyPlus 和
DAYSIM 软件结合玻璃窗的尺寸，朝向和类型以图
表的形式研究了玻璃窗的采光和得热，结果表明北
向和南向的大面积玻璃窗都需要较低的 U 值来降低
供热需求，而且具有阳光控制涂层的玻璃窗是动态
遮阳板的明显替代品。Lee 等 [12] 通过使用商业保护
/ 立面设计工具（COMFEN）对建筑物仿真建模，在
五个典型的亚洲气候条件下，利用窗和墙的面积比、
朝向、U 值、太阳能热增益系数（SHGC）和可见光
透射率（Tvis）评估各种窗口属性，结果表明从炎热
的气候到寒冷的气候，较高的 SHGC 和 Tvis 玻璃窗
有利于节约能源。三层玻璃降低热导率提高了隔热
性能，特别是在节省热能方面。

Li 等 [13] 分析了一种新型的太阳能热幕墙的热性
能，可以将热水供应的能源生产与建筑，结构和美
学等功能特征相结合。在典型的夏季和冬季，太阳
能热幕墙系统的效率分别为 56.8％和 41.0％。Cuce
等 [14] 在台湾建造了两个具有普通玻璃和新型隔热
太阳能玻璃幕墙的试验室。实验研究结果表明，与
普通玻璃幕墙相比，建筑物的供暖和制冷需求减少
了 40.8% 和 46.9%。Cannavale 等 [15] 基于位于意大利
巴里的现有办公楼，对建筑一体化半透明光伏窗的
能量产量进行模拟评估，结果表明，在理想条件下
（无障碍建筑物），每年可节省高达 18% 的费用，
在附近建筑物的存在下，节省下降到 14%。Huang
等 [16] 对新型真空光伏幕墙的数值研究表明，与基准
窗的系统相比，真空光伏隔热玻璃单元在香港和哈
尔滨的热量增加可减少高达 81.63% 和 75.03%。光
伏玻璃 [17, 18] 能够将太阳能转换成电能，相比透明玻
璃还有隔热的效果，然而它的可见光透射比低于 GB 

50189-2015《公共建筑节能设计标准》[19] 中的 0.4
的要求。

玻璃幕墙的使用涉及到当地的气候条件和建筑
的构型，包括玻璃幕墙的高度、房间进深、玻璃幕
墙类型和朝向。在城市建筑群规划中为了获得想要
的视野会有不同朝向的玻璃幕墙建筑构造，在获得
舒适的室内光环境下应尽量多的降低空调能耗。随
着玻璃幕墙生产技术成熟和量产后制备成本的降低，
及人民生活水平的提高和节能意识的提高，节能玻
璃幕墙适合绿色建筑的发展。

本文采用 CIE 标准全阴天空模型和非稳态冷负
荷计算方法分析了玻璃幕墙高度、房间进深，玻璃
幕墙类型和朝向对玻璃幕墙建筑的自然采光和室内
冷负荷的影响。
2 建筑模型和研究方法
2.1 玻璃幕墙建筑模型

建筑模型参考的是简化的盒子模型，尺寸为 10 
m× 6 m× 3 m，南面为 10 m× 3 m 的玻璃幕墙，北
面有 1 m× 2.1 m 的门，其他面为外墙。采光深度 (L)
的房间性能涉及到房间高度 (H)，房间宽度 (W) 和房
间的反射率 (Rb)，详细公式如式（1）所示 [20]。

                                  （1）

另外两个模型是双倍进深 10 m× 12 m× 3 m
的模型（b）和双倍进深双倍高度 10 m× 12 m× 6 
m 的模型（c），其中模型（b）不满足公式（1）。
玻璃幕墙都设置在南面，采用高透光 Low-E 和氩气
的三层玻璃（W4），三种玻璃幕墙建筑模型如图 1
所示。

(a) 10m×6m×3m 的模型；(b) 10m×12m×3m 的模型；(c) 10m×12m×6m 的模型。

图 1  玻璃幕墙简化模型图
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由于建筑要求的视野不同，产生了不同朝向的
玻璃幕墙的建筑构造形式。在建筑模型（a）的基础上，
另外增加了南面和东面玻璃幕墙建筑，南面和西面
玻璃幕墙建筑，南面和北面玻璃幕墙建筑，玻璃幕
墙建筑模型如表 1 所示。

2.3 室内自然采光及冷负荷计算
对广州地区的玻璃幕墙建筑的采光性能研究，

广州地区为北纬 23.16°，CIE 阴天模型的室外光
照度设置为 10000 lux。Ecotect 软件的气象参数采
用 EnergyPlus 的 气 象 参 数 文 件， 详 见 网 址 (https://
energyplus.net/weather)，广州地区的气象参数详见附
件。计算了三种玻璃幕墙建筑物理模型，计算过程
中的设置详见附件。

在我国计算空调冷负荷常采用的是 GB 50736-
2012 《民用建筑供暖通风与空气调节设计规范》[22]

中的非稳态方法计算，室内冷负荷包括外墙、屋面
和窗户形成冷负荷的总和。室内计算温度取 26 ℃，

表 1  玻璃幕墙建筑模型说明

2.2 玻璃幕墙建筑的围护结构
从 GB 50189-2015《公共建筑节能设计标准》[19]

和 GB 50176-2016《民用建筑热工设计规范》[21] 中
选取的外墙、屋顶、门和窗户。外墙为 EPS 外保温
+ 水泥砂浆 + 钢筋混凝土；屋面为细石混凝土 + 挤
塑聚苯板 + 水泥砂浆 + 水泥陶粒混凝土 + 钢筋混凝
土。外墙、屋顶和门的热工参数详见表 2。

表 2  外墙、屋顶和门的传热系数 [21]

表 3  玻璃幕墙的光学和热工性能参数 [21]

我国的夏热冬暖的地区夏季气温高，持续时间
长，太阳高度角大，而且太阳辐射强烈。GB 50189-
2015《公共建筑节能设计标准》[19] 中要求夏热冬暖
的玻璃幕墙的太阳得热系数应小于 0.44，传热系数
应小于 3.0 W/(m2•K)。通过 GB 50176-2016《民用建
筑热工设计规范》[21]，选择中透光 Low-E 的双层玻
璃、高透光 Low-E 的三层玻璃、中透光 Low-E 的
三层玻璃、高透光 Low-E 和氩气的三层玻璃、中透
光 Low-E 和氩气的三层玻璃，另外添加 GB 50189-
2015《公共建筑节能设计标准》外的高透光 Low-E
和氩气的双层玻璃。玻璃幕墙的光学和热工性能参
数详见表 3 [21]。

玻璃幕墙的有效面积系数取 0.85，窗户内遮阳的遮
阳系数取 0.5。
3 结果与讨论
3.1 玻璃幕墙高度和房间进深对室内自然采光的影响

采用 CIE 标准全阴天空模型对高透光 Low-E 和
氩气的三层玻璃幕墙（W4）的三种建筑模型的自然
采光三维模拟结果如图 2 所示。对比 model (a) 和
model (b) 的三维采光结果分布图，可以定性的看到
玻璃幕墙的进深对自然采光分布情况的影响。对比
model (b) 和 model (c) 的三维采光结果分布图，可以
定性的看到玻璃幕墙的高度对自然采光分布情况的
影响。发现玻璃幕墙建筑模型（a）具有最好的自

简称 玻璃品种 τv gg K 

W1 6 中透光 Low-E+ 12空 气+6透 明 0.57 0 .43 1.79 

W2 6 高透光 Low-E +12空 气+6透 明+12空气+6 透明 0 .62 0.42 1 .23 

W3 6 中透光 Low-E +12空 气+6透 明+12空气+6 透明 0 .56 0.42 1 .27 

W4 6 高透光 Low-E +12氩 气+6透 明+12空气+6 透明 0 .62 0.42 1 .01 

W5 6 中透光 Low-E +12氩 气+6透 明+12空气+6 透明 0 .56 0.42 1 .07 

W6 6 高透光 Low-E+ 12氩 气+6透 明 0.68 0 .45 1.33 
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然采光，玻璃幕墙建筑模型（b）具有最差的自然
采光。

图 3 显示了三种玻璃幕墙建筑模型的水平面
的自然采光模拟结果，在玻璃幕墙表面的照度在
5831.33 ~6697.98 lux 之 间。 建 筑 模 型（a） 在 玻 璃
幕墙对面的水平面的自然采光照度为 680.75~782.61 
lux；双倍进深的建筑模型（b）在玻璃幕墙对面的水
平面的自然采光照度为 370.72~401.47 lux；双倍进深
和双倍高度的建筑模型（c）在玻璃幕墙对面的水平
面的自然采光照度为 565.07~623.20 lux。通过定量
对比，说明玻璃幕墙适合在大进深建筑中使用，双
倍进深的建筑模型（b）的最低室内采光照度能达到
300 lux。

  根据 CIE 标准全阴天空模型的计算，能够保证
室内采光满足最低限度条件的采光设计。对不同玻
璃幕墙建筑模型的自然采光计算，窗户的高度和房
间的进深对室内采光具有较大的影响。室内的自然
采光环境随着室外的自然光环境变化而变化，当自
然采光太强时，可采取内遮阳的方式减少室内眩光

的产生。当具有较好的室内自然采光时，可获得较
好的室内光环境和降低照明能耗。
3.2 玻璃幕墙类型和建筑构型对室内冷负荷的影响

图 4 显示了五种玻璃幕墙和各围护结构所形成
的冷负荷。五种玻璃幕墙形成的峰值冷负荷都出现
在 14:00， 分 别 为 37.8 W/m2，33.2 W/m2，33.5 W/
m2，31.6 W/m2 和 32.0 W/m2。其中，中透光 Low-E
的双层玻璃幕墙形成的峰值冷负荷最大，相比于其
它四种玻璃类型，中透光 Low-E 的双层玻璃幕墙
的太阳能透射得热系数和传热系数都更大。高透
光 Low-E 和氩气的三层玻璃幕墙形成的峰值冷负荷
最小，相比于高透光 Low-E 的三层玻璃，中透光
Low-E 的三层玻璃和中透光 Low-E 和氩气的三层玻
璃，在同等太阳能透射得热系数下具有更低的传热
系数。屋顶形成的冷负荷分布在 8.78~16.25 W/m2，
峰值冷负荷出现在夜间。东墙、西墙和北墙形成的
冷负荷分别分布在 6.48~9.24 W/m2、5.14~7.27 W/m2

和 6.24~8.93 W/m2。因此，玻璃幕墙建筑的冷负荷主
要受玻璃幕墙的影响。

(a) 10m×6m×3m 的模型；  (b) 10m×12m×3m 的模型；  (c) 10m×12m×6m 的模型。

图 3  三种玻璃幕墙建筑模型的水平面自然采光

(a) 10m×6m×3m 的模型；     (b) 10m×12m×3m 的模型；    (c) 10m×12m×6m 的模型。

图 2  三种玻璃幕墙建筑模型的三维自然采光
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图 5 显示了高透光 Low-E 和氩气的三层玻璃
幕墙应用于三种玻璃幕墙建筑构型的室内逐时冷负
荷。它们的峰值冷负荷出现在 16:00~18:00，分别为
35.38 W/m2，27.57 W/m2 和 41.00 W/m2。其中，双倍
进深的模型（b）的峰值冷负荷最小，相比于模型（a）
具有更大的房间面积，相比双倍进深双倍高度的模
型（c）具有更小的围护结构形成的冷负荷。因此，
玻璃幕墙对于大进深和低高度的建筑能够获得更低
的空调能耗。
3.3 玻璃幕墙建筑的构造对室内采光和空调能耗的影
响

图 6 显示了高透光 Low-E 和氩气的三层玻璃
幕墙应用于三种玻璃幕墙建筑构型的最大自然采
光照度、最小自然采光照度和室内峰值冷负荷。
三 种 玻 璃 幕 墙 建 筑 的 最 大 自 然 采 光 照 度 分 布 在
6549.08~6697.98 lux，最小照度分别为 680.75 lux，
370.72 lux 和 565.07 lux。可见，三种建筑构型的自

然采光都大于 300 lux。而且，三种玻璃幕墙建筑的
室内冷负荷都是低于 40 W/m2，因此，这三种玻璃幕
墙建筑具有较低的空调能耗。其中，双倍进深的模
型（b）具有最小的峰值冷负荷。
3.4 玻璃幕墙的朝向对室内采光和空调能耗的影响

GB 50189-2015《公共建筑节能设计标准》[19]

中要求夏热冬暖的玻璃幕墙的太阳得热系数应小于
0.44，而高透光 Low-E 和氩气的双层玻璃（W6）的
太阳得热系数为 0.45，传热系数和可见光系数比都
满足 GB 50189-2015《公共建筑节能设计标准》。

以玻璃幕墙建筑模型 (a) 为例，将高透光 Low-E
和氩气的双层玻璃和最节能的高透光 Low-E 和氩气
的三层玻璃（W4）分别应用于不同朝向的玻璃幕
墙建筑并分析其自然采光和空调负荷情况，室内空
调负荷如表 4 所示。图 7 显示了不同朝向的高透光
Low-E 和氩气的双层玻璃 (W6) 的玻璃幕墙的室内采
光情况，图 8 显示了不同朝向的高透光 Low-E 和氩

图 4  玻璃幕墙建筑的各围护结构形成的冷负荷 图 5  三种玻璃幕墙建筑的室内冷负荷

图 6  三种玻璃幕墙建筑模型的峰值冷负荷和自然采光照度
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气的三层玻璃 (W4) 和南向为高透光 Low-E 和氩气的
双层玻璃 (W6) 的玻璃幕墙的室内采光情况。

 高透光 Low-E 和氩气的双层玻璃幕墙的南向玻
璃幕墙建筑模型的水平面的自然采光相比图 8（a）
具有更好的自然采光，而且它的室内空调负荷小于
40 W/m2，因此，高透光 Low-E 和氩气的双层玻璃同

样具有高可见和低能耗的性能。
南向和东向玻璃幕墙建筑模型和南向和西向

玻璃幕墙建筑模型的水平面的自然采光照度出现
采光叠加但分布不均匀的情况，采光系数分布在
1070~7010 lux 之间；而且，南向和北向玻璃幕墙建
筑模型的水平面的自然采光照度采光分布更均匀，

图 8  高透光 Low-E 和氩气的三层玻璃 (W4) 和高透光 Low-E 和氩气的双层玻璃 (W6) 玻璃幕墙的室内采光情况 

(a) 南面玻璃幕墙的建筑 (W4)；(b) 南面和东面玻璃幕墙的建筑 (W6-S-W4-E)；(c) 南面和西面玻璃幕墙的建筑 (W6-S-W4-W)；(d) 

南面和北面的玻璃幕墙的建筑 (W6-S-W4-N)。

图 7  高透光 Low-E 和氩气的双层玻璃 (W6) 的玻璃幕墙的室内采光情况

(a) 南面玻璃幕墙的建筑（W6）；(b) 南面和东面玻璃幕墙的建筑 (W6-S-W6-E)；(c) 南面和西面玻璃幕

墙的建筑 (W6-S-W6-W)；(d) 南面和北面的玻璃幕墙的建筑 (W6-S-W6-N)。
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采光系数分布在 3060~6580 lux 之间。另外，西面的
玻璃幕墙对室内峰值冷负荷的影响最大，采用遮阳
可以避免下午的峰值负荷，上午是可以获得足够的

采光和较低的空调能耗。而且，不同朝向的两面玻
璃幕墙建筑的室内空调负荷都小于 60 W/m2，节能玻
璃幕墙的应用有助于降低室内空调能耗。

表 4  两种玻璃幕墙的室内空调负荷

4 结论
本文采用 CIE 标准全阴天空模型和非稳态冷负

荷计算方法研究了广州市的玻璃幕墙建筑的室内自
然采光和冷负荷的情况，得到以下结论：

（1）玻璃幕墙在大进深和低高度的建筑模型的
最低自然采光照度大于 300 lux，室内峰值冷负荷低
至 27.57 W/m2，玻璃幕墙在大进深和低高度的建筑
模型具有较充足的自然采光和较低的空调能耗。

（2）高透光 Low-E 和氩气的双层玻璃幕墙建
筑和高透光 Low-E 和氩气的三层玻璃幕墙建筑同样
具有较好的室内采光和低空调能耗。

（3）不同朝向的两面玻璃幕墙建筑的室内空调
负荷低于 60 W/m2，相邻的玻璃幕墙的自然采光照度
达到 7000 lux，相对的玻璃幕墙的自然采光照度分布
在 3060~6580 lux 之间，获得高采光的情况下降低了
其空调能耗。
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0. 引言
热环境是保障人舒适的最重要的环境因素之

一，其中温度是影响热环境条件的关键因素，温度
的高低直接决定了人的舒适程度。目前，对于人在
热环境中的舒适状态主要集中在人在清醒状态下以
实验的方式进行的，Zhang、Zhao[1][2] 通过改变环境
参数，改变人体舒适程度，结合人的主观反馈和问
卷确定人在不同温度下的满意程度和热中性温度。
然而，人的生理参数是在不断变化的，受人生理需
求的变化，恒温环境已不能满足需求，有研究表
明，长期处于恒温的舒适热环境中会导致人体热应
激能力退化，并降低人对环境的自主调节能力 [3] 使
人感到时冷时热。近年来，随着空调热舒适指数
PMV(predicted-mean-vote) 值的提出 [4]，许多学者 [5][6]

依据 PMV 指标动态调节室内热环境，达到舒适节能
的目的。然而依然无法适应人的生理节律的变化。

随着各种传感器的出现，使得人体生理参数获
取变得容易，如何依据人的生理数据，改变环境需求，
成为了智能家电发展的趋势。本文借鉴前人研究基
础，然后根据人的皮肤温度变化，构建了舒适度模型，
动态调节温度条件，依据用户的日常操作数据，不
断调节和学习模型参数，从而实现个性化决策控制。
1 舒适度模型

本文首先对 PMV 模型进行概述和验证，然后考
虑人体皮肤温度的变化，提出热感觉指数模型用于
修正 PMV 指标，从而构建出舒适度模型。然后求解
模型，获取人的温度需求，进一步根据温度需求控
制设备的运行模式和工况。因此，本章节包括以下
两部分内容：

（1）睡眠舒适度模型构建
（2）模型求解与决策控制

1.1 模型构建
1.1.1 PMV 模型简述

基于人体舒适度模型的空调温度控制系统研究
王玉宾，陈   翀，岳   冬

（珠海格力电器股份有限公司，珠海 517907）

［摘   要］温度对于保障人体舒适性具有重要作用。本文基于舒适度模型构建了一套空调温度控制系统，

首先基于 PMV 模型，根据人体的皮肤温度变化，提出了热感觉模型用于对 PMV 模型进行修正，进而获取人在

室内的温度需求 ；为了使系统更加智能化，利用操作数据，基于模糊理论，调整不同人的舒适度模型参数，实

现个性化控制。实验结果表明，该系统能够一定程度上改变温度环境，提高人体舒适度。

［关键词］温度控制 ；舒适度 ；热感觉模型 ；决策系统

PMV 模型是用于表征大多数人对热环境的冷热
指标，该模型包括了四个环境参数（温度、湿度、
风速、平均辐射温度）和两个人体参数（代谢率和
服装热阻），是目前应用最广泛的热舒适度评价指标。
PMV 方程表达式为 [7]：
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其中 M 为人体代谢量； W 为做功功率； ch
为对流换热系数； rt 为平均辐射温度； aP 为皮肤表

面的水蒸气分压力， akP ； at 为环境温度； clt 为穿

衣外表面温度，按式（2）计算； clf 为表面积系，

按式（3）计算。
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 clI 为衣服热阻， 2/W m ；根据常见衣物热阻值，
本文取夏季衣物热阻 1clo，冬季为 2clo；假设人在

室内静坐时的代谢率为 1met[8]，做功 W=0； PMV 值

的范围为 [ ]3,3− ，当处于 [ ]0.5,0.5− 内为舒适状态，

[ ]3, 0.5− − 为冷不舒适状态，[ ]0.5,3 为热不舒适状态，

如图 1 所示：

热不舒适0.5-0.5-3 3舒适冷不舒适

图 1 热舒适等级划分
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  其仿真曲线如图 2 所示：
 

图 2 PMV 仿真曲线

1.1.2 热感觉指数模型
PMV 模型与环境因素和人的因素有关，人自身

因素包括了代谢率和热阻，当两个指标固定不变，
恒定环境下 PMV 值也固定不变。当人长期处于恒温
舒适的环境中时，对环境的应激能力就会减退，由
于皮肤温度变化导致舒适度降低。随着传感器的广
泛使用，实时获取人体生理参数，根据生理参数调
节温度成为了可能。

人体皮肤温度是反应人体冷热感觉的一个重要
指标，人体皮肤温度随环境温度升高而升高，会感
觉热，相反，当人体皮肤温度降低时，会感觉寒冷
[9]。基于此，本文依据人体皮肤温度变化建立热感觉
模型，建模过程如下：

假设人体睡眠时在某个时刻下人体皮肤温度为

T ，在舒适状态下的皮肤温度为 CT ，那么人体热感
觉指数可以用下式计算：

                          式（4）

其中 T 为当前皮肤温度，℃

CT 为舒适状态下人体皮肤温度值，通常人体
舒适温度为 33~35℃ [10]；

α 为温度敏感因子，表示人体皮肤温度对环
境温度变化的敏感程度。不同 α 通过仿真数据的
仿真曲线，如图 2 所示：

从式（5）和图 2 可以看出，不同的 α 取值表
示对皮肤温度变化的敏感程度，越敏感则值越大，
需要调整的温度范围也就越大。皮肤温度变化与实
际热感觉指数并非呈线性关系，微小的皮肤温度变
化，能够反映出人体的冷热感觉，而当皮肤温度高

于 / 低于一定值时，热感觉达到极限，趋势缓慢，
与我们的认知相一致。

在给定 0PMV → 的情况下，所获取的温度条
件能够保持人体基本处于舒适状态，但受皮肤温度
的影响，也使得这种舒适会偏离真正的舒适度，因
此，需要热感觉指数模型去对这种舒适度予以修正，
修正后的舒适度称之为舒适度指数，表达式如式（7）
所示：

     式（5）

其中：Comfort  为舒适度指数；

( )F • 、 ( )H • 式按（1）（4）计算；

α β， 为权重因子且 1α β+ = 。

1.2 模型求解与控制
1.1.3 模型求解

当 0Comfort → 时，用户越接近舒适。假设在

某个时刻下，代谢率 M 、被褥热阻
clI 、皮肤温度

T 已知，问题就转化为使得 0Comfort → 求解温度

at 的寻优问题，寻求与热环境温度、湿度有关的最
合适的值，使得目标函数的绝对值最小。

首先令 ( )Comfort L= • ，则用数学表达式可以
表示为：

*

1 2

arg min(| ( ) |)
. [ , ]
a a

a

t L t
s t t t t

=
∈             

式（6）

其中 1 2,t t 分别为温度调整范围。通过求解：

  '| ( ) | 0
at aL t =                             式（7）

求得驻点
'
at ，代入 ( )L • 中，并与四个边界点

代入 ( )• 的值进行比较，使得 | ( ) |L • 最小。由于

温度分别以 1℃为精度，因此，根据计算结果向下 1℃

温度/Ⅸ

PMV

夏季

冬季

T

Feeling

α=0.1
α=0.3

α=0.7
α=0.5

α=0.9

34.6

图 3 热感觉指数曲线
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取整，即为当前人体的最舒适状态下的温度条件。

在实际应用中，无需确保 | |Comfort =0，只要

满足其在 [ ]0,0.5 的范围内的温度即可保证人体的舒

适感，这样既达到舒适的目的，同时也达到了节能
的目的。
1.2.2 决策

获取人体舒适时的温度需求后，需要向设备下
达决策指令，具体到设备以一定的模式和工况运行。
在决策和调节室内温度时，需要考虑以下几个因素：

（1）制冷制热：由于空调并不知道是冬季还是
夏季，若单纯以室温作为指标时，会造成在制冷过
程中转向制热或制热时转向制冷。因此，本文考虑

需求温度 at 、室外温度 outdoorT 二者的关系，确定运

行模式。规则如下：

<1> 当 1a outdoort T− < −∆ 时：制冷模式

<2> 当 1a outdoort T− > ∆  时：制热模式

其中 1∆ >0，表示需求温度与室外温度差值的
阈值，当需求温度远小于或者远大于室外温度时，
启动制冷 / 制热模式，当温差不大时，空调则不制
热也不制冷。

（2）设备运行档位：档位的选择往往依据需求
与当前环境的差别进行设定，对于空调所控制的温
度，还要综合考虑设备运行所带来的噪声。本文依
据需求温度和室内温度的关系进行温度的调节。设

需求温度 at ，室内温度 indoorT ，空调运行档位表示

为 { }ip ，档位运行时的噪声大小表示为 { }iB ，空调

的降温 / 升温速率表示为 { }iV ，那么根据综合评价

法，最优档位选择可以表示为：

* arg min( )i ip V Bα β= +             式（8）

 α ， β 为影响权重，且 1α β+ = 。当降温速

率要求优先级高于噪声优先级时，α β> ，相反，则

α β< 。

那么档位的决策规则如下：

<1> 当 2a indoort T− < −∆ 或 2a indoort T− > ∆ 时：

档位选择按照式（8）进行，其中 α β> ；

<2> 否则，按照式（10）进行，α β<  

按照上述原则和决策规则仿真几组数据，查看

表 1 决策实验表

设备决策结果，如表所示：
通过以上仿真数据可以看出，该决策方案能够

较准确决策设备的运行工况，辅以风扇运行，又达
到了节能的目的。
2 学习与反馈
2.1 舒适皮肤温度获取

由于人的生理差异，在舒适状态下的皮肤温度
也不相同，因此需要依据采集的数据获取人在舒适
状态下的皮肤温度。数据分别记录了人在室内静坐
状态下的室内温度和皮肤温度随时间的变化，设在 t

时刻下的室内温度 t
at ，搜索距该时刻最近的皮肤温

度 t
skT ，记为 { , , }t t

a skt T T 。搜索一段时间内室温处

于稳定状态的 N 组数据，记为 { , , | }itt
i a skt T T i N∈ ，

则该段时间的平均皮肤温度表示为 j
skT ，设收集到

M 段时间的皮肤温度数据，由于数据是不断采集的
过程，新数据相较于旧数据更有参考意义，因此皮
肤温度计算采用滑动平均值以表示为：

 1 2 3

1

1
1

j j j j KM
sk sk sk sk

sk
j

T T T TT
M K K

− − − −

=

+ + + +
=

+ − ∑ L
     

式（9）

 
skT 为皮肤温度的滑动平均值，K 为滑动窗口，

M 为统计量。由于数据来源为较长时间段较为稳定
的温度，说明此时人体基本达到了舒适状态，因此
可将此平均值作为舒适状态下的皮肤温度。

需求温/湿度 室内温度 室外温度 空调状态、档位 风扇 

23 ℃ 30 ℃ 30 ℃ 制冷/23℃/  低档 

23 ℃ 25 ℃ -5 ℃ 制热/23℃/ 低档 OFF 

20 ℃ 26 ℃ 20 ℃ OFF or 送风 中档 

24 ℃ 24 ℃ 30 ℃ 制冷/24℃/ 低档 OFF 

24 ℃ 15 ℃ 0 ℃ 制热/24℃/ 高档 OFF 

高档
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2.2 舒适度学习

0PMV = 时 是 最 佳 舒 适 状 态， 在 [ ]0.5,0.5−

为大多数人的舒适状态范围。然而，由于每个人适
应的温度范围不同，需要对该范围进行修正，学习
个体所适用的 PMV 舒适范围，保障其舒适性。由于
冷热舒适是人的主观感觉，无法实时采集人对热环
境的主观反馈结果，本文利用用户操作数据，基于
模糊理论，对用户的 PMV 适宜范围进行修正。
2.2.1 数据采集与处理

采集用户调整设备运行状态的数据。从数据中
提取当空调设备状态或温度改变时，改变前的温度、

改变温度以及改变后一段时间的温度。设第 k 次操

作设备前后产生的数据为一组数据，记为 kC ，则 

可 kC 以表示为：
 { , , , | , [1, ]; [1, ]}i j k k

before after before aftert t S S i j N k K∈ ∈

式（10）

其中： ,i j
before aftert t 分别表示操作前第 i 时刻和

操作后第 j 时刻的室内温度， ,before afterS S 表示操作

前后空调设定的温度； N 表示操作前后的截取的测

量时间段； K 表示操作次数。
考虑到温度的波动和操作延迟的问题，对于一

组数据前后测量温度取平均值，作为该次操作的前

后温度记为 ,k k
before aftert t ，那么：

     1

1

i
before

j

k
before

k
aft fteer a r

t

N
t

N

t

t=

=

∑

∑
              式（11）

操作前后温差记为 kT∆ ， k k k
after beforeT t t∆ = − ，

当 kT∆ >0 说明调高了温度，在原温度下感觉寒冷，
记为“-1”，调整后一段时间用户没有再对温度进
行调整，说明调整后的温度处于舒适状态，记为“0”；

当 kT∆ <0，说明在原温度下感觉热，记为“1”。
然后依据 1.1 中的 PMV 模型，计算 PMV 值，记为

kpmv ，那么该次操作所产生两条带有反馈标签的数
据可表示为：

{ , , , | [ , ]; [ 1,0,1]}k k k k k k k k
before aftert T pmv Label t t t Label∆ = ∈ −

式（12）
2.2.2 基于模糊理论的舒适区域修正

由于舒适度自身是一个模糊不确定性的概念，
可以利用模糊集合使用数学的思维和方法处理这样

的模糊性现象。记模糊集为 A，映射函数 叫

做模糊集 A 的隶属函数，对于每个 x U∈ ， ( )A xµ
叫做元素 x 对模糊集 A 的隶属度。隶属度反映了 A
的模糊程度。

将舒适状态划分为寒冷，适中，热三种。设三
种状态的隶属度函数分别为直角三角形 A1、三角形
A2、直角三角形 A3。隶属度函数表达式为：

 

初 始 状 态 下， 设 PMV ∈ [-0.5,0.5]， 假 设 当

PMV=-1 时，隶属度值为 1， 时，隶属度为 1，当 时，

隶属度值为 1，那么根据上述隶属度函数，初始状态

下隶属度函数参数为 A1 为 [ ]1,0− ，A2 为 [ ]1,0,1− ，

-1 0 1

1

PMV

( )A xµ

 图 5 初始状态隶属度函数

A3 为 [ ]0,1 ，初始参数集合记为 

[ ]0 0 0 0 0 0 0 0
1 2 3 4 5 6 7[ , , , , , , 1,0, 1,0,1,0,] 1y y y y y y y y − −= = ,

其隶属度函数如图 5 所示：
图中阴影部分为初始舒适度范围 [-0.5,0.5]，

调整舒适度范围即为对隶属度函数参数的学习，通
过确定隶属度函数的参数即可以确定舒适度范围，

那么依据采集到的数据
kpmv 分别属于区间 A1、

A2、A3 上的值为 -1,0,1，并记为 kLabeled ，其标

签为 kLabel ，参数的学习依据滑动平均策略和以下

规则 [11]：

<1> 若 kLabeled = kLabel  ，则无需改变任何参

数；

式（13）
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<2> 若 kLabel  =-1， kLabeled  =0， 则 需 按 下

式修正 y 中前四个参数：

1 2 3
1 2 1

1 2 1

 ( 1, 2,3, 4)
1

k k k k l
k i i i l i
i

l

y y y y yy i α α α
α α α

− − − −
−+ ∆ + + + +

= =
+ + +…+

L

－

 <3> 若 kLabel =0， kLabeled =-1， 则 按 下 式

修正 y 中前四个参数：
1 2 3

1 2 1

1 2 1

 ( 1, 2,3, 4)
1

k k k k l
k i i i l i
i

l

y y y y yy i α α α
α α α

− − − −
−− ∆ + + + +

= =
+ + +…+

L

－

<4> 若 kLabel =1， kLabeled =0，则按下式修

正 y 中后四个参数：
1 2 3

1 2 1

1 2 1

 ( 4,5,6,7)
1

k k k k l
k i i i l i
i

l

y y y y yy i α α α
α α α

− − − −
−− ∆ + + + +

= =
+ + +…+

L

－
<

<5> 若 kLabel =0， kLabeled =1，则按下式修

正 y 中后四个参数：

1 2 3
1 2 1

1 2 1

 ( 4,5,6,7)
1

k k k k l
k i i i l i
i

l

y y y y yy i α α α
α α α

− − − −
−+ ∆ + + + +

= =
+ + +…+

L

－

式中 y∆ 为修正因子， l 为历史学习步长，表

示修正结果仅与最近 l 次的操作数据有关，
iα 为

遗忘因子，表示距离当前操作时间越久的数据，对
修正结果影响权重越小。依据上述修正规则，逐条
将采集的数据输入，不断调整隶属度函数参数，之
后代入式（13），即可获得其舒适度范围，再将舒

适度范围代入式（5），使 Comfort 在符合要求的

范围即为舒适温度需求。

表 2 部分操作数据表

3 实例分析
3.1 舒适度范围计算

采集日常操作空调设备的数据，按照 2.2.1 所述
对数据进行初步处理，部分处理后的数据如表所示：

每 一 条 操 作 数 据 都 可 以 产 生 两 条 带 有
标 签 的 用 于 学 习 隶 属 度 参 数 的 数 据， 按 照

2.2.2 所 述 方 法， 逐 条 输 入 数 据， 取 7l = ，

[ ]0.2,0.3,0.4,0.5,0.6,0.7iα =  。修正后的隶属度参

数 为 [-1.12,-0.12,-1.12,-0.17,0.85,-0.15,0.85]， 隶 属

0.0 0.5 1.0 1.5-0.5-1.0-1.5 PMV

( )A xµ

图 6 修正后的隶属度函数

度函数如图 6 所示：
由图可知，该实验者的舒适度范围向左发生了偏移，
根据隶属度函数参数，确定该实验者的舒适度范围

为 [-0.63, 0.35]。
3.2 模型验证

编写系统代码，通过云平台向设备下发指令操
作空调。实验时间为夏季，选取 1 名受试者，分别
在实验室测试其舒适温度，采用某品牌的穿戴设备
测量舒适温度下手腕处的皮肤温度。分别利用上述
控制系统和无控制系统进行实验，逐个受试者进入

操作前室温/ ℃ 操作前 PMV 值 操作后室温/ ℃ 操作后 PMV 值 操作前标签 

23 - 1.19 2 5 -0.41 -1 

24 - 0.8 26 - 0.02 -1 

25 - 0.4 26 - 0.02 -1 

27 0 .3 2 6 -0.02 1 

28 0 .77 26 - 0.02 1 

28 0 .77 24 - 0.8 1 

23 - 1.19 2 5 -0.41 -1 
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实验室，处于静坐状态，期间不随意走动，约 1.5h
后结束实验，记录实验室温度变化、皮肤温度变化。
其中一名受试者分别在无控制系统和控制系统中的
实验数据如图 7 所示：

图中为同一人在不同实验条件中的数据，图中
可以看出，室内温度能够基本与设定温度保持一致，

图 7 同一受试者在恒温和变温环境中的室内温度和皮肤温度曲线 

受热交换和空调自身工作属性影响，偶尔出现波动。
该受试者舒适皮肤温度约为 35.5~35.8℃，在恒温环
境中达到舒适状态后，皮肤温度出现下降，并维持
在较低水平，而在带有温度控制系统的实验室内，
在受试者皮肤温度下降约 0.5℃后，系统下发升温
决策，空调温度升高 1℃，由于舒适温度为 26℃，

图 8 同一受试者在恒温和变温环境中的舒适度曲线 

在 27℃一段时间后，受试者皮肤温度上升，进一步
采取降温措施。该受试者两次实验舒适度曲线如图
8 所示：

受试者舒适度范围 [-0.35,0.46]，在此温度范围
内为舒适状态，在恒温环境中，受皮肤温度变化，
舒适度持续下降，并维持较低水平，而变温环境受

空调温度的提高，舒适度得到补偿，维持在舒适范
围内。通过对该名受试者问卷反映：在恒温环境中，
开始进入实验室感觉舒适，一段时间后感觉稍冷；
而在变温环境中，没有明显感觉不适状态。实验结
果表明，本文系统对于提高用户舒适度具有一定的
作用。
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4 结语
本文首先基于 PMV 模型，利用皮肤温度变化，

对 PMV 模型进行修正，进而得到人在睡眠不同阶段
的热环境需求；利用操作数据，对其数据进行挖掘，
得到适宜的皮肤温度和适宜的舒适度范围，使得决
策系统做个性化决策，经实验验证，该系统能够一
定程度改善室内温度，提高人体舒适度，可为能够
实时监测人体皮肤温度的智能家居的发展提供一定
的基础。
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0 引言
空调在给人们带来舒适的生活环境和工作环境

的同时，也带来了建筑能耗大幅度上升等一系列问
题。相关技术资料显示，全球建筑能源消耗已超过
工业和交通运输，占到总能源消耗的 41%；在许多
国家，建筑物占总能源需求的比例最大。欧洲 75%
的建筑能源都用于室内空间供暖 [1]。在美国，商业
建筑占能源消耗的 18.9%，占温室气体排放总量的
19.6%[2,3]。国内数据显示 2015 年，中国建筑总面积
达到 613 亿平方米，建筑能源消费总量为 8.57 亿吨
标准煤，占全国能源消费总量的 20%[4]。因此如何控
制和降低这部分能耗，变得愈发重要和紧迫。现有
几种技术措施可以降低建筑能耗，减少相关温室气
体排放。一方面从供应侧出发，包括优化系统设备、
采用先进的运行维护策略 [5]，对既有建筑进行节能
改造，引进智能电网应用等 [5-7]。也有少数研究工作
集中于通过将居住者的需求整合到建筑系统的控制
逻辑中来量化其潜在的节能 [8-9]。另一方面只有少部
分研究从需求侧出发，以人为本，关注建筑的温度
设定值、建筑的围护结构以及考虑内热源情况下揭
示人的行为对建筑节能效果的影响。

 建筑物内的暖通空调系统主要负责为居住者提
供令人满意的室内环境。为建筑物居住者提供令人
满意的室内环境的同时，需考虑其能耗问题。Ismail M. 
Budaiwi，Adel A. Abdou[10] 等采用了组合式空调系统
和围护结构改造措施，使空调能耗降低了 48%。并
提出了与清真寺设计、改造和空调运行策略有关的

全球代表城市居住建筑空调温度
升高 1℃的节能效果

单前程，韦金承，龙恩深

（四川大学灾后重建与管理学院，成都 610065）

［摘   要］尽管升高空调设定温度是众所周知的节能措施之一，但它在世界各地不同气候条件下的空调节
能效果差异性及机理却鲜有系统性的研究。本文选取世界 9 个代表城市，对相同居住建筑、空调设定温度从
24℃升高 25℃时的逐时动态冷负荷进行模拟，通过对比分析各城市的全年及逐月绝对节能量和相对节能率，探
究节能效果的气候差异性和影响机理。结果表明，越是炎热的城市，绝对节能量越大。对相同居住建筑空调设
定温度升高 1℃，越炎热的城市全年空调节能率越小，越凉爽的城市越大 ；全年空调节能率与耗冷量呈负相关，
另外逐时负荷降低量不管在什么气候条件下都存在一个相同的最小值，其大小取决于各外围护结构传热系数、
传热面积及设定温度升高幅度。

［关键词］空调设定温度 ；节能量 ；节能率 ；耗冷量 ；逐时冷负荷

基金项目：国家重点研发计划（2016YFC0700400），
                    国家自然科学基金（51778382）

一些建议。Andre Feliks Setiawan[11] 使用 EQUEST 软
件探讨在印尼常见情形下不同类型的屋顶建筑、玻
璃窗及遮阳技术如何影响居住建筑的能耗，结果表
明，窗户遮阳对建筑的整体能耗影响最大，其次是
使用适当的玻璃，而改变屋顶类型产生的节能效果
较小。而空调温度设定值的选取又会大大影响建筑
物能耗，学者们做了许多研究工作，王倩、孟庆林
[12] 等通过广东省茂名市某卧室房间空调器使用的现
场实测 , 研究了空调设定温度对空调耗电量的影响 ,
结果表明 , 在湿热地区 , 空调设定温度对耗电量影响
很大 , 实验日条件下 , 空调设定温度由 26 ℃降低为
25 ℃时 , 耗电量上升了 47.89%, 而空调设定温度由
27 ℃降低为 25 ℃时 , 耗电量上升了 134.35%。Tyler 
Hoyt[13] 通过模拟不同温度区间对建筑物年能耗的影
响，结果表明在不降低满意度的情况下，通过增加
22.2℃的空调设定点至 25 ℃，平均可节省 29% 的空
调能量和 27% 的暖通空调节能量。

可以看出国内外现有文献研究较多，主要都是
在考虑人体热舒性的情况下对暖通空调系统的改进
或是研究某个城市关于空调温度设定值与建筑能耗
之间的研究，由于问题的复杂性，作者们均注重其
相对节能率，而忽视绝对节能量，且少有以全球不
同气候区不同城市气象数据作为单一变量，通过研
究相同建筑对空调温度设定值升高与建筑能耗的影
响，从而揭示其空调温度设定值的深层意义。此外，
对空调温度设定值升高在不同气候区背景下的节能
规律机理揭示还停留在宏观定性层面，微观量化层
面研究还是空白，且定性趋于共识，但定量差异大，
条件复杂，横向比较困难，为了深入研究温度设定
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值对建筑能耗影响的规律及量化机理，以某建筑为
研究对象，通过特征温度法（CTM）对全球不同气
候区典型城市不同气候参数条件下的同一建筑进行
能耗模拟，对其建筑负荷及能耗进行分析，通过对
全年耗冷量、节能量和节能率等数据，分析揭示其
空调温度设定值与建筑能耗之间的内在联系，并提
出相应的改善措施。
1 对象与方法

本文研究对象为一幢 5 层居住建筑，建筑面积

本文假设研究对象所选取的建筑分别修建于全
球不同气候区的新加坡城、墨西哥城、新德里、开罗、
名古屋、洛杉矶、伦敦、北京、莫斯科等 9 个代表城市。
为了排除其他无关因素的干扰，模拟时忽略人员、

为 969.3m2，围护结构总面积为 1089.62m2，建筑体
积为 2352.26m2，体形系数为 0.46。东西墙未开外窗，
南北外墙的窗墙面积比分别为 0.19、0.26。建筑平
面、立面如图 1、2。外墙传热系数为 0.58W/m2·K,
外窗传热系数为 2.91W/m2·K, 屋顶传热系数为 0.33W/
m2·K，地面传热系数为 1.02W/m2·K。

图 1、图 2 分别为该典型建筑平面图、立面图。
由于全球不同气候区的典型城市之间的差异很

大，同一建筑在不同国家，不同城市在提高空调设

图 1 建筑平面图                                        图 2 建筑立面图

定温度时，影响其能耗的主要因素也不尽相同。通
过世界主要气候类型分布，将全球划分为 9 个气候
区，在北半球每个气候区中选取一个代表城市的气
象数据作为研究变量。

表 1 全球不同气候区九大代表城市主要气候参数
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设备、照明等内热源影响，换气次数取为 0.5 次 /h。
为了研究相同建筑在不同气候条件下空调设

定温度升高 1℃对空调能耗的影响规律的差异性，
假设该居住建筑分别修建于不同气候区 9 个代表城
市，其空调设定温度的起始值都统一规定为 24℃。
各城市其主要气候参数如表 1 所示。从下表可知，
全球九大代表城市的气候条件差异显著，年平均气
温差异达 19.15℃，最热月份的平均气温差异也达
12.7℃，最高气温相差 13.6℃，且最热月份基本上集
中在 7 月和 8 月，可为揭示机理提供借鉴。

研究方法采用特征温度法（简称 CTM）。该方
法是基于建筑能耗基因理论 [14] 的用于建筑空调供暖
负荷、能耗的动态模拟方法，可揭示房间（建筑）
冷（热）负荷或能耗与其它各种因素的相互关系，
大量文献中试验和软件对比验证了该法的可靠性。
基于特征温度法（CTM），模拟计算了夏季空调设
定温度分别为 24℃和 25℃时不同气候条件下各城市
居住建筑的全年建筑逐时动态负荷，并统计逐日，
逐月，逐年、全年耗冷量，进而分析空调设定温度
升高 1℃时的逐时负荷降低率以及逐日、逐月、全
年节能率。模拟分析时，假定室外干球温度≤设定
温度，则空调冷负荷为零。因为居住建筑进深小、
内热源小，即使有太阳辐射得热，也可通过开启门
窗的自然通风带走余热。为了更好地揭示影响机理，

排除次要因素和人员行为不确定的影响。
2 全年宏观层次节能效果
2.1 空调温升 1℃前后各城市全年耗冷量对比

为宏观地对比不同气候区代表城市温升 1℃前
后的空调节能规律，图 3 给出了 9 个城市温升前后
全年空调总耗冷量变化对比。可以看出，全球不同
城市室内空调设定温度升高 1℃存在共性规律，全
年耗冷量均有不同程度减少；年均气温越高，其相
应供冷需求越大。另外也存在个性差异，温升前耗
冷量大的城市的耗冷量变化不一定比温升前耗冷量
小的城市的耗冷量变化大，例如哈瓦那与墨西哥
城，虽然哈瓦那的耗冷量远大于墨西哥城，但是哈
瓦那全年耗冷量的变化量却小于墨西哥城的全年
耗冷量。全年空调总耗冷量最高的是哈瓦那，最
小的是洛杉矶，两者相差 24 倍，由于开罗、哈瓦
那、新德里均为热带城市，纬度较低，年平均气
温高，均超过 20℃，所以其全年耗冷量明显远高
于其他城市；而墨西哥城虽为热带地区，纬度较低，
但其年平均气温较低，最热月份的平均气温仅为
17℃，因此全年耗冷量相对较少；北京、伦敦、莫
斯科、洛杉矶、名古屋年平均气温较小，其耗冷量
也相对较少。其个性和共性规律可以说明升高空调
设定温度，在不同气候条件下均可明显降低居住建
筑的全年供冷需求。 
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图 3 空调温升 1℃前后各城市全年耗冷量变化
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2.2 不同城市全年节能量与节能率对比
基于上述分析，图 4 给出了 9 个城市全年空调

节能量与空调节能率的对比。可以发现，（1）当室
内空调设定温度升高 1℃，在全球不同气候背景下
的城市均有不同程度的节能效果；（2）不同城市
的全年节能量存在明显差异，一般越炎热的城市，
节能效果越显著；（3）全年节能量最高的不是处
于炎热地区的新德里、哈瓦那、开罗，而是处于全
年平均温度 16℃，最热月份平均温度为 17℃的墨
西哥城，全年节能量最低是洛杉矶，最高和最低相
差 8.8 倍；（4）值得注意的是，新德里的全年耗冷
量为莫斯科的 20 倍，但新德里的全年节能量仅为
莫斯科的 6 倍；哈瓦那的全年耗冷量约为墨西哥城
的 3 倍，但哈瓦那的全年空调节能量与墨西哥城的
全年空调节能量相差无几。说明提高室内空调设定
温度在不同气候区的城市，均能达到显著的节能效

果。（5）全年空调节能率最大的城市为墨西哥城，
达到了 37%，最小的城市为新德里，仅为 8%。进
一步研究发现，炎热地区的城市普遍节能率小于寒
冷地区的城市，主要原因是炎热地区全年耗冷量的
基数远远大于寒冷地区，不同气候条件城市的全年
空调节能率与全年耗冷量成负相关。但也存在例外
情况，例如墨西哥城全年的耗冷量均大于莫斯科、
伦敦、洛杉矶，但墨西哥的全年节能率也均大于以
上城市。

对比节能量和节能率的差异，发现越凉爽的城
市节能量越小，但节能率越高，但墨西哥城例外，
可见现有文献仅关注空调设定温度升高的节能率具
有一定的片面性。因此，空调设定温度提升 1℃的
节能率既有共性规律可循，又有与所在城市气候特
点差异导致的特殊性，影响非常复杂，还有待进一
步研究。

 3 逐日细观节能效果机理解析
3.1 莫斯科、新德里逐日节能率对比

图 5 给出了莫斯科和新德里在空调供冷设定温
度升高 1℃后逐日节能率随升高前建筑逐日耗冷量
的分布图，以期从逐日纬度剖析设定温度升高的节
能机理。可以看出，虽然两个城市相同建筑的逐日
耗冷量变化范围差异较大，但在相同的逐日耗冷量
范围内，逐日节能率的变化范围和规律都是相似的；
随着逐日耗冷量的增大，节能率迅速降低；当耗
冷量达到 250kWh 以后，降低变得缓慢。进一步发
现，莫斯科有耗冷负荷的 29 天中，有 7 天节能率为
100%；而新德里有耗冷负荷的 287 天中，仅有 9 天
节能率为 100%。
4 逐时微观节能效果机理解析
4.1 莫斯科、新德里相对节能率

图 6 分别为莫斯科、新德里的相同建筑室内设

图 4  全年空调节能量与空调节能率对比图

图 5 基于逐日耗冷量的节能率变化规律对比

定温度提高 1℃时的全年逐时冷负荷降低率随室外
干球温度变化规律的散点图。全年 8760 个小时中，
空调温度设定为 24℃时，莫斯科共有 221 个小时有
供冷负荷，而新德里有 5044 个小时；当供冷设定温
度升高为 25℃时，两个城市均有不少时刻无需供冷
（负荷降低率达 100%），室外温度越低，越接近
25℃（室内外温差越小），空调设定温度升高 1℃
引起的负荷降低作用越明显，故负荷降低率越大；
为了更好地理解机理，统计出了全年负荷时刻数、
负荷降低率为 100% 的时刻数，其中莫斯科 100% 的
时刻数为 62 个，新德里 100% 的时刻数为 270 个。
从图中可以发现：（1）尽管两个城市有空调冷负荷
的时刻数差异达 22.8 倍，但是逐时冷负荷降低率随
逐时室外干球温度的变化范围及趋势具有相似性；
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图 6 莫斯科、新德里逐时负荷降低率

图 7 逐时负荷降低量随室外气温的变化规律
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（2）从逐时室外干球温度的影响来看，当室外气温
介于 24~25℃之间时，负荷降低率均为 100%；而室
外气温大于 25℃以后，随着干球温度的增加，总体
呈现下降趋势，是因为温差引起的冷负荷增大；（3）
相同温度时，负荷的降低率差异很大，是因为温升
1℃导致的负荷降低至有限，且由于新德里形成的冷
负荷基数大，所以其相应的降低率会较低。
4.2 莫斯科、新德里绝对节能量

图 7 分别给出了莫斯科和新德里在空调设定温
度升高 1℃时逐时负荷降低量随相应时刻室外干球
气温变化的对比图。可以看出，（1）尽管莫斯科全
年室外气温变化范围为 -25.2℃ ~30.6℃，而新德里
为 4.2℃ ~43.6℃，两个城市气候反差非常明显，但
逐时负荷降低量随室外气温的变化规律具有类似性；
（2）当室外气温低于 24℃时，两个城市的负荷降
低量均为 0；当室外气温在 24~25℃之间时，负荷降
低量介于 0 和某一定值之间；（3）当室外气温高于
25℃后，负荷降低量为恒定值 1.27kW；（4）气候
反差显著的城市，逐时负荷降低最小值是相同的，
其大小取决于各外围护结构传热系数 Ui、传热面积

Fi 及设定温度升高幅度（本文为 1℃）。（5）在设
定温度升高前，莫斯科全年有 221 小时有耗冷需求，
而新德里有 5044 个小时；莫斯科在 221 小时中有 62
个高于最小值，而新德里却有 256 个这样的时刻。
因此新德里的全年、逐月节能量远大于莫斯科。
5 结论

本文采用 CTM 方法，分析了全球不同气候区 9
个典型代表城市空调温度升高 1℃的节能效果，对
比了全年空调能耗变化趋势、节能量与节能率，结
果表明：

（1）相同建筑在不同气候区城市空调设定温度
升高 1℃时，均有显著的节能效果；越是炎热的城市，
节能效果越明显。但是，墨西哥城、哈瓦那、新德
里，开罗等城市节能量最高的时候并非在最热月份，
节能量最高反而处于凉爽月份。

（2）对相同居住建筑空调设定温度升高℃，越
炎热的城市全年空调节能率越小，越凉爽的城市越
大；全年空调节能率与耗冷量呈负相关；与人为气
候区规划不大，例如：北京与哈瓦那节能率相近。

（3）不同的气象条件是决定建筑全年能耗大小
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的主要影响因素，不同城市全年的耗冷量差异最大
可达 24 倍；将空调设定温度升高 1℃时，不同城市
全年空调节能量相差最大为 8.8 倍；空调节能量最
大的城市为墨西哥城，节能量的大小与当地平均气
温有直接关系。

（4）墨西哥城与洛杉矶虽然年平均气温、最热
月份平均气温、年最高气温及年太阳辐射总量均相
似，但是由于墨西哥城全年需要供冷的天数远大于
洛杉矶，所以洛杉矶全年节能量就远远低于墨西哥
城。

（5）空调设定温度升高 1℃时，逐时负荷降低
量不管在什么气候条件下都存在一个相同的最小值，
其大小取决于各外围护结构传热系数、传热面积及
设定温度升高幅度。空调设定温度升高 1℃的节能
率各城市明显不同，但该行为节能效果对任何气候
背景城市的建筑的效果均是显著的。
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0 引言
可靠快捷的建筑墙体热物性现场检测方法和技

术是建筑节能发展的重要环节，但是现有的建筑墙
体热物性现场检测方法存在测试条件严格且难于满
足、误差大和指标单一等缺点，技术上造成现场检
测实施困难，从而形成目前对建筑墙体热工性能现
场检测验收环节的缺失，由此导致的结果是各种墙
体保温工程造假和偷工减料，建筑实际保温性能大
打折扣，甚至造成各种事故危及人身和财产安全。
显然对建筑围护结构热工性能现场检测技术和方法
仍需进行深入的研究。为了准确的掌握建筑墙体真
实的热工性能，确保建筑保温效果，就必须研究处
于自然条件下对建筑围护结构快速、简单和准确的
非稳态检测方法，通过现场测量获得实际墙体可靠
的热工性能指标。

建筑节能评价中常以导热系数、传热系数或
热阻作为墙体的基本热工性能评价指标，目前常用
的现场检测方法有：热流计法 [1]、热箱法 [2]、控温
箱—热流计法 [3] 和常功率平面热源法 [4]。这些方法
都存在一定的局限性。热流计法基于一维稳态传
热，易受环境温度的限制，测试时间长，误差大；
而其余三种方法需要对墙体进行局部加热，由此带
来的侧面传热对检测结果造成影响。除此之外，学
者们还提出了几种非稳态导热反问题方法。Mejias
和 Orlande[5] 采用 Levenberg-Marquardt 算法和共轭梯
度法对导热系数的估算进行了研究，并对测量精度
作了分析。Cheng-Hung Huang 等 [6] 用共轭梯度法进
行了导热系数的逆运算，并用数值实验验证了正确
性。Engl 和 Zou[7] 对正则化方法求解导热系数进行
了研究，并分析了收敛速度。Andrieu，Freitas 等 [8]

推动了马尔科夫链蒙特卡罗方法的发展，使得贝叶
斯方法开始应用于工程反问题中；Zabaras 和 Jingbo 
Wang[9-11] 利用贝叶斯方法对一维参数的估计进行了
研究。Sandrine Garcia 等 [12] 将遗传算法引入传热反
问题的研究中，并进行了试验优化。然而，这些研

建筑墙体热物性非稳态检测频域分析方法研究
马   立 1,2，龙恩深 1，刘   钦 2

（1. 四川大学，成都  610065；2. 西南科技大学，绵阳  621010）

［摘   要］分析了现有墙体热物性检测方法的局限性及对墙体热物性非稳态检测方法的迫切需求，以谐波
反应法和频域分析理论为基础，提出了两种求解单层均质墙体的导热系数和体积比热以及多层墙体的热惰性指
标的频域分析方法，并进行了数值模拟验证和实验验证。结果表明，此方法实现了墙体热物性简单可靠的现场
检测，受现场条件限制少，测试过程简单，结果可靠性高，对建筑热物性非稳态检测技术有所创新。

［关键词］围护结构 ；热物性 ；现场检测 ；非稳态 ；频域分析

究方法是以数据的时域特征来求解的，而时域中数
据表现出来的不规则波形用于热物性分析时需要大
量的数据计算，技术性要求高，求解结果的准确性
依赖于数据的测试精度，并且物理意义不清晰。

现有的现场检测方法大多仅能检测导热系数。
随着装配式建筑和被动式建筑以及节能建筑轻型化
的发展，建筑非稳态传热表现出的热稳定性对建筑
能耗的影响逐渐受到重视。非稳态传热分析方法主
要有：数值分析法、谐波反应法 [13,14]、反应系数法
[15-17]、z 传递函数 [18-20]。其中采用谐波反应法建立的
建筑热稳定理论模型，能够反映围护结构对室内或
室外扰量的热响应特性，对周期性传热过程的描述
物理意义清晰，因而被广泛应用于建筑非稳态传热
过程的计算。热惰性指标和蓄热系数是谐波反应法
中的关键参数，决定围护结构在非稳态传热条件下
的热稳定性。    

本文以谐波分析为理论基础，提出一种新的墙
体热工性能现场检测反问题技术方法-频域分析法，
将时域内的问题转换到频域内求解，即通过自然状
态下建筑墙体热力系统与温度输入输出的频率响应
关系，求解得到决定热力系统特性的热物性参数：
导热系数、体积比热和热惰性指标。该新方法应用
于建筑围护结构热物性现场检测，可实现通过简单
的温度和热流参数测量，快速得到可靠的建筑围护
结构热物性指标。
1 频域分析法的理论推导
1.1  墙体热力系统的传递矩阵

假定一单层均质平壁墙体，其非稳定传热过程
可以用墙体内部温度分布的导热偏微分方程和墙体
内部热流密度与温度场关系的傅里叶定律描述，如
式 (1) 所示。
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式中 l 为墙体厚度，m；a 为热扩散系数，等于 

c
λ
ρ ⋅

m2/h；λ 为导热系数，W/(m·K)；ρ 为密度，

kg/m3, c 为质量比热，kJ/(kg·K)。

利用拉普拉斯变换对式求解得到墙体热力系统
传递矩阵如式所示，表达了墙体内外表面温度和热
流的拉普拉斯变换之间的关系。

0 0

0 0

( ) ( )(0, ) ( , )
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D s B sT s T l s
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式中 0 0

0 0

( ) ( )
( ) ( )
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为墙体热力系统传递矩阵

G0，T(0,s) 和 Q(0,s) 为墙体外表面温度和热流的拉普

拉斯变换，T(l,s) 和 Q(l,s) 为墙体内表面温度和热流
的拉普拉斯变换。

将墙体传递矩阵 G0 与内表面空气边界层传递矩
阵 Gr 相乘得到含内表面空气边界层的单层均质墙体
的总传递矩阵 G，即
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    (3)
则墙体外表面与室内空气的温度和热流的拉普

拉斯变换之间的关系为

(0, ) ( ) ( ) ( , )
(0, ) ( ) ( ) ( , )

T s D s B s T r s
Q s C s A s Q r s
     

=     
                 

( 4)

式中 T(r,s) 和 Q(r,s) 为室内空气温度和热流的拉
普拉斯变换。

对式进行联立变换并展开，可得到墙体内表面
温度的拉普拉斯变换 T(l,s) 与外表面温度和室内空气
温度的拉普拉斯变换 T(0,s) 和 T(r,s) 之间的关系为
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 式中 1
( )rh B s

为墙体内表面温度对于墙体外

表面温度的传递函数， 0 ( )
( )

B s
B s

为墙体内表面温度对

于室内空气温度的传递函数。
式还可以用下列形式表达：
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展开可得墙体内表面热流的拉普拉斯变换 Q(l,s)
与内外表面温度的拉普拉斯变换 T(l,s) 和 T(0,s) 之间
的关系为

0

0 0

( )1( , ) (0, ) ( , )
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式中
0

1
( )D s

为墙体内表面温度对于墙体外表面

温度的传递函数， 0

0

( )
( )

B s
D s

− 为墙体内表面温度对于

内表面热流的传递函数。

1.2  频域分析法
式和式分别表达了以室内气温或墙体内表面热

流为输入条件时，墙体内表面温度的响应关系。可
综合整理为下列形式：

( , ) ( ) (0, ) ( ) ( )k k kT l s M s T s N s P s= +         (8)

式中，当 k=1 时，命名为温度输入法， ( )kM s

= 
1
( )rh B s

， ( )kN s = 0 ( )
( )

B s
B s

， ( )kP s = T(r,s)；当 k=2 时，

命名为温度 - 热流输入法， ( )kM s =
0

1
( )D s

， ( )kN s  

= 0

0

( )
( )

B s
D s

−  ， ( )kP s = Q(l,s)。

一般地，在现场检测环境中，室内外的温度均
是变化的。通过傅里叶变换可将墙体外表面温度和
室温或内表面热流分解为若干个频率呈整数倍的正
弦函数的级数形式，即谐波形式，那么墙体外表面
温度和室温的各阶温度波均呈正弦波形变化，其频
率均为 ωn、振幅分别为 A0n 和 Arn、初相位为 φ0n

和 φrn，其中 n 为谐波的阶数，则墙体内表面温度
波为
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式 中
knψ 和 

knχ 分 别 为 复 数 1
( )k nM iω

和

1
( )k nN iω 的幅角，rad。

为了表达清晰，令

0 0( ) ( )n n k n n kn k n n n kn n kn knX A M i Y A N iω ω µ ϕ ψ γ ϕ χ= = = − = − ， ， ， ，
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则
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其中 sin sintan
cos cos

n n n n

n n n n

X Y
X Y

µ γθ
µ γ

+
=

+
式表达了在墙体外表面温度波和室内温度波或

内表面热流波的共同作用下，墙体内表面的温度响
应。从式可以看出，墙体内表面的温度响应也为正
弦波，且频率与墙体外表面温度和室温的频率一致。
因此，可令墙体内表面温度波为

( ) sin( )ln ln n lnt Aτ ω τ ϕ= +
                     (11)

式中 Aln 为内表面温度波的振幅，℃；φln 为
内表面温度波的初相位，rad。将式与式联立得到频
域分析法的理论计算公式如式所示。
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式 中 包 含 的 独 立 参 数 有 λ、C、hr、A0n、
Aln、Akn、φ0n、φln 和 φkn，组合参数为热惰性指

标 D 和蓄热系数 S，其中
nD l

a
ω

= ，
nS

a
ωλ= 。

利用 9 个参数间的关系，给定可获取的独立参数值，
就可以求解出 λ、C、D 和 S。 

频域分析方法的应用步骤如下：
（1）现场监测某周期内墙体内外壁面和室内空

气的逐时温度以及内侧壁面的逐时热流。
（2）将温度和热流数据分解为谐波形式，得到

A0n、Aln、Akn、φ0n、φln 和 φkn。
（3）估算内表面换热系数 hr。
（4）将步骤 (2) 和 (3) 得到的 7 个参数代入式 (9)，

使其变为二元非线性方程组，解之可得到单层墙体
的导热系数 λ 和体积比热 C 或多层墙体热惰性指标
D 和蓄热系数 S。其中 n=1。

推导式的假定条件为单层均质，因多层墙体的
总热惰性指标为各组成层热惰性指标之和，与各组
成层排列次序无关，所以当求解多层墙体的热工性
能时，可将多层墙体看做一个整体，利用单层均质
的求解思路，来反求热惰性指标。求解出的另一个
参数是整体的蓄热系数，多层墙体的构造次序发生
变化时，整体的热惰性指标不变，而整体的蓄热系
数是变化的，但对于既有的多层建筑墙体，其各组
成层的排列次序是固定的，其抵抗温度波能力是不
变的，所以整体的蓄热系数是能够反映既有墙体的
非稳态传热特性的。本文将求解出的整体蓄热系数
以蓄热特征数 S′表示。
2  数值模拟验证
2.1 单层材料数值模拟验证
2.1.1  研究对象

以建筑中常用的烧结页岩砖（材料 1）和保温
砂浆（材料 2）两种材料以及自定义材料（材料 3）
的特性作为研究分析对象，自定义材料的导热系数
和材料 1 相同，体积比热和材料 2 相同，三种材料
的热物性参数见表 1。

表 1 模拟对象的热物性参数

2.1.2  模拟条件设置
在 ANSYS 软件中分别建立材料 1、2、3 的单

层墙体模型，厚度均取 120mm，边界条件均设置：
墙 体 外 表 面 温 度 表 达 式 为 t1=25[C]+10[K]*sin(PI*t/
12[h])+3[K]*sin(PI*t/6[h])+1[K]*sin(PI*t/4[h])， 内 表
面空气层温度表达式为 t2=5[C]+4[K]*sin(PI*t/12[h]-
1)+1[K]*sin(PI*t/6[h]-1)+0.5[K]*sin(PI*t/4[h]-1)； 内表
面换热系数取 hr=8.7 W/(m2·K)；模拟时间为三个周
期 72h，时间步长为 1min。在墙体内表面处设置温
度和热流监测点。

2.1.3 模拟结果及分析

提取三组模拟监测得到的温度和热流数据如图
1 所示。

从图 1 可以看出，三组模拟的温度和热流在最
开始的一个周期内并没有达到稳定周期变化状态，
这是因为在计算开始时，墙体内的温度分布有一个
初始状态，其会影响计算开始后的某一段时间内的
周期传热过程。故为了消除初始状态的温度分布对
计算结果的影响，设置模拟时间为 3 个周期，取最
后一个周期的数据进行分析计算。将各组温度和热
流数据进行谐波分解，得到内表面温度和热流的一
阶谐波的振幅和初相位见表 2。

材料名称
导热系数
W/(m·K)

密度
kg/m3

质量比热
kJ/(kg·K)

体积比热
kJ/(m3·K)

烧结页岩砖 0.87 1800 1.06 1908

保温砂浆 0.29 800 1.05 840

自定义材料 0.87 800 1.05 840
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利用理论公式计算出三种材料的导热系数和体
积比热及相对误差见表 3。

表 3 结果显示，两种方法计算出的三种材料
的导热系数和体积比热的相对误差相差不大，均在
1.5% 以内，且为计算误差，这说明本文提出的两种

(a) 材料 1                                        (b) 材料 2 

        (c) 材料 3

图 1 三种材料各监测点温度和热流随时间变化曲线

表 2 三种材料各监测点温度和热流一阶谐波的振幅和初相位

方法在假设的传热条件下是可行的，理论上是正确
的。

从图 1~ 图 3 可以看到，在相同的外表面和内表
面空气层的温度波的作用下，尽管材料 3 与材料 1
的导热系数相同，但两者体积比热不同，其内表面

表 3 两种方法计算出的材料 1、2、3的导热系数和体积比热及相对误差

材料名称 振幅 初相位

内表面温度 内表面热流 内表面温度 内表面热流

材料 1 5.7176 15.5580 -0.8908 2.4907

材料 2 4.7454 6.4562 -0.9976 2.1518

材料 3 6.0654 25.2313 -0.5802 -3.1308

材料名称
温度输入法 温度 - 热流输入法

λ/(W/(m·K)) C/(kJ/(m3·K)) △ λ △ C λ/(W/(m·K)) C/(kJ/(m3·K)) △ λ △ C

材料 1 0.8595 1883.7369 1.2069 1.2717 0.8572 1881.1029 1.4713 1.4097

材料 2 0.2870 831.2220 1.0345 1.0450 0.2857 828.9543 1.4828 1.3150

材料 3 0.8661 832.9387 0.4483 0.8406 0.8642 834.1278 0.6667 0.6991
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的温度响应也是不同的；而即使材料 3 与材料 2 的
体积比热相同，由于两者导热系数不同，其内表面
的温度响应也是不同的。又由于材料 3 和材料 1 的
厚度相同，那么热阻相同，而热响应不同，说明仅
以热阻不能全面评价墙体的热工性能。

比较表 2 中材料 1 和材料 3 的数据可看出，在
导热系数相同的情况下，材料的体积比热越大，材
料内表面对外表面温度波的衰减倍数越大，延迟时
间越长；比较材料 2 和材料 3 的数据可得，在体积
比热相同的情况下，材料的导热系数越大，材料的
内表面对外表面温度波的衰减倍数越小，延迟时间
越短。导热系数和体积比热共同决定了材料的频率
响应特性。
2.2 多层墙体数值模拟验证
2.2.1  研究对象

多层墙体的模拟验证除了验证本文方法求解整
体热惰性指标的准确性外，还需要验证墙体各组成
层的次序无关性。为了使各个材料层的热物性参数
不同，自定义材料 4 的热物性参数为：导热系数为 0.5 

W/(m·K)，密度为 1500kg/m3，质量比热为 1.02 kJ/
(kg·K)，体积比热为 1530 kJ/(m3·K)。

以材料 4 和表中的材料 1、2 构成的多层墙体为
研究对象，各材料层的厚度分别为 60mm 材料 1、
20mm 材料 2、40mm 材料 4，高度均为 500mm，墙
体总厚度为 120mm。由式 (5) 和式 (6) 可计算出由三
种材料组成的多层墙体的热惰性指标为 1.6447。将
各材料层以如图 2 中所示的 a、b、c、d、e、和 f 六
种次序排序，得到六种多层墙体 a~f。

图 2 三种材料六种次序下构成的不同墙体

2.2.2 模拟结果及分析
模拟条件的设置与第 2.1.2 节相同。同样地，将

提取的内表面温度和热流经傅里叶变换得到一阶谐

表 4 墙体 a-f 各监测点温度和热流一阶谐波的振幅和初相位

波的振幅和初相位见表 4。
利用理论计算公式计算出六种墙体的热惰性指

标 D 和蓄热特征数 S′及相对误差见下表 5。

表 5 两种方法计算出的墙体 a-f 的热惰性指标和蓄热特征数及相对误差

墙体名称
振幅 初相位

内表面温度 内表面热流 内表面温度 内表面热流

a 4.9144 7.9878 -0.9749 2.2759

b 4.7505 6.5852 -0.9737 2.3022

c 5.3340 11.6957 -0.9563 2.3132

d 5.1369 9.9344 -0.9682 2.2820

e 5.4447 12.5445 -0.9816 2.2089

f 4.8504 7.4421 -0.9741 2.2845

墙体名称
温度输入法 温度 - 热流输入法

D S′ /(W/(m2·K)) △ D D S′ /(W/(m2·K)) △ D

a 1.6799 5.0894 2.1402 1.6810 5.0773 2.2071

b 1.6830 3.8951 2.3287 1.6845 3.8900 2.4199

c 1.6263 8.4589 1.1187 1.6268 8.4332 1.0902

d 1.6560 6.8206 0.6871 1.6567 6.8013 0.7296

e 1.6570 10.4952 0.7479 1.6574 10.4608 0.7722

f 1.6810 4.6000 2.2071 1.6821 4.5912 2.2740
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表 5 计算结果显示，两种方法在模拟条件下的
计算结果相差不大。由同样的材料，不同次序下
构成的墙体，频域分析法计算出的热惰性指标与
理论计算值相比，相对误差在 2.5% 以内，六种多
层墙体的热惰性指标基本一致，以频域分析法来
求解多层墙体的热惰性指标是可行的。但求解出
的两种墙体的蓄热特征数不同，结合表 4 和表 5
可以看到，墙体 b 的蓄热特征数最小，其内表面
温度波振幅最小，而墙体 e 的蓄热特征数最大，
其内表面温度波振幅最大，两者的各组成层的排
列次序正好相反，计算单层材料 1 的蓄热系数为
10.987 W/(m2·K)， 材 料 2 的 蓄 热 系 数 为 4.209  
W/(m2·K)，材料 4 的蓄热系数为 7.459  W/(m2·K)，
材料 1 的蓄热系数最大，其次是材料 4，材料 2 的
蓄热系数最小，墙体 b 各组成层由外到内按蓄热
系数从小到大的次序排列，而墙体 e 是按蓄热系

数由大到小的次序排列，这表明，将蓄热系数小
的材料层设置在外侧，整体的蓄热特征数较小，
墙体内表面对于室外温度波的衰减倍数较大。保
温材料大多为轻质材料，密度小，蓄热系数小，
将保温层设置在外侧能获得更大的衰减倍数，隔
热性能更好。
3 实验验证及分析
3.1 实验台搭建

实验测试的单一均质材料为 7mm、14mm 厚的
纤维增强硅酸钙板（材料 5）和 20mm、30mm 厚的
XPS 挤塑板（材料 6），长宽均为 1 米，实物图如图
3 所示，材料热物性参数见表 6；多层材料为 115mm
实心砖加两侧 10mm 水泥砂浆抹灰构成的 135mm 厚
墙体（材料 7），其直接在建筑围护结构保温性能
检测装置的试件架内砌成，实物及其构造如图 4 所
示，各组成层的热物性参数见表 7。

(a) 纤维增强硅酸钙板                             (b) XPS 挤塑板

图 3被测单一均质材料

(a) 实心砖墙体                              (b) 实心砖墙体的构造图

图 4 被测多层材料
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针对单层墙体和多层墙体的验证，实验过程
和数据的采集是一致的。实验所用到的仪器主要有
JTRG-I 建筑围护结构保温性能检测装置、TR70B 现
场传热系数检测仪、HFM-4 系列热流计。实验台的
搭建如图 5 所示。

实验所用到的仪器有两部分，一部分是用于热

物性频域分析方法检测的仪器：JTRG-I 建筑围护结
构保温性能检测装置、TR70B 现场传热系数检测仪、
HFM-4 系列热流计和 TiX560 红外热像仪；另一部分
为测定材料实际导热系数和比热容的精密实验仪器：
TC3000E 热线法导热系数仪和 DSC Q2000 差示扫描量
热仪。各仪器的性能及技术参数见表 8~ 表 10。

表 6 单一均质材料的热物性参数

表 7 多层材料的热物性参数

(a) 实验台实物图                                   (b) 实验台示意图

图 5 实验台搭建图

表 8 JTRG-I 冷热箱技术参数

表 9 TR70B 现场传热系数检测仪技术参数

材料名称 导热系数 W/(m·K) 密度 kg/m3 质量比热 kJ/(kg·K) 体积比热 kJ/(m3·K)

纤维增强硅酸钙板 0.25 1270 1.28 1625.6

XPS 挤塑板 0.029 33 1.42 46.86

材料名称 厚度 mm 导热系数 W/(m·K) 密度 kg/m3 质量比热 kJ/(kg·K) 热惰性指标（T=24h）

实心烧结砖 115 0.76 1540 1.24 1.555

水泥砂浆 10 0.93 1800 1.05 0.122

多层墙体 135 — — — 1.798

名称 温度控制范围 控制精度 功率

热箱 环境温度 ~50℃ ±0.2℃ 0~800W

冷箱 -10℃ ~ 环境温度 ±0.2℃ 0.3KW

仪器名称 传感器 采集精度 测温范围

TR70B 现场传热系数检测仪 Pt1000 ±0.1℃ -100.00~+100.00℃
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布置测点前，用红外热像仪对材料整体的热
工缺陷进行检测，避免将测点布置在材料内部存
在 如 裂 纹、 空 洞、 热 桥 等 热 工 缺 陷 的 地 方。 在
材 料 冷 侧 壁 面 布 置 热 流 传 感 器， 温 度 传 感 器 靠
近 热 流 传 感 器 粘 贴 安 装， 同 时 在 材 料 热 侧 壁 面
的 对 应 位 置 布 置 温 度 传 感 器。 为 了 减 少 测 量 的
偶然误差，每个测量对象布置三个测点，布置图
如图 6 所示。

3.2 测试结果及数据预处理
建筑围护结构保温性能检测装置带有加热箱和

制冷箱，用其在试件两侧构造近似周期变化规律的
测试环境，同时使用 TR70B 现场传热系数检测仪配
套的温度传感器和 HFM-4 系列热流计配套的热流传
感器对试件冷、热侧壁面温度、冷侧空气温度和冷
侧壁面热流进行监测采集，数据随时间变化曲线如
图 7 和图 8 所示。

表 10 HS-30 系列热流传感器灵敏度系数表

图 6 测点布置图

(a) 7mm 材料 5                             (b) 14mm 材料 5 

(c) 20mm 材料 6                           (d) 30mm 材料 6 

图 7 单层材料各测点温度和热流随时间变化曲线

仪器型号 尺寸 工作温度 热阻抗 电阻抗 响应时间 准确度 灵敏度系数 Ks[μV/(W/m2)]

HS-30 30mmx30mmx0.4mm -180 ～ 200℃ 0.006 ℃ /W/m2 100 Ω/dm2 0.3 秒 优于 3%
#4517（8.25）
#4515（8.17）
#4511（7.87）
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将各测点温度数据进行谐波分解，得到一阶谐 波的振幅和初相位见表 11。

图 8 实心砖墙体各测点温度和热流随时间变化曲线

表 11 试件各测点温度和热流一阶谐波的振幅和初相位

3.3 单层材料的计算结果及分析
利用理论公式计算出两种材料的导热系数和体

积比热及相对误差见下表 12。
表 12 结果显示，温度输入法计算出的导热系数

的相对误差在 4.5%~9.5% 之间，体积比热的相对误
差在 5%~9.5% 之间，温度 - 热流输入法计算出的导
热系数的相对误差在 5.5%~9% 之间，体积比热的相
对误差在 6.5%~9.5% 之间，这说明两种方法用于

表 12 两种方法计算出的材料 5、6的导热系数和体积比热及相对误差

检测单层均质墙体导热系数和体积比热具有可行
性。但相比于仿真模拟条件下的计算结果，相对
误差要大一些，分析可能导致实验结果存在误差
的原因：(1) 两种方法的公式推导都是假定传热过
程为一维传热；(2) 实验测试中，温度和热流的测
量会存在误差；(3) 实验条件下的温度和热流变化
均非标准正弦波，运用频域分析法时仅取其一阶
谐波作为输入条件，过滤掉了高阶谐波部分，由

材料名称

振幅 初相位

热侧
壁温

冷侧
壁温

冷侧
气温

冷侧
热流

热侧
壁温

冷侧
壁温

冷侧
气温

冷侧
热流

材料 5
7mm 6.0213 5.1917 1.7000 30.8557 -1.5070 -1.6384 -1.7034 1.5338

14mm 7.8695 5.3478 1.8120 39.0340 -2.1657 -2.5009 -1.5001 0.3095

材料 6
20mm 6.3122 2.2597 1.5963 6.5608 -1.7240 -1.5804 -1.3873 1.1316

30mm 7.5504 2.2118 1.7120 5.1421 -1.5756 -2.2652 -2.4469 1.3985

实心砖墙体 7.2054 3.3311 3.0693 25.4178 -1.7390 -2.3470 -1.4263 -0.1831

材料名称
温度输入法 温度 - 热流输入法

λ/(W/(m·K)) C/(kJ/(m3·K)) △ λ △ C λ/(W/(m·K)) C/(kJ/(m3·K)) △ λ △ C

材料 5
7mm 0.2673 1749.5910 6.9200 7.6274 0.2711 1776.8605 8.4400 9.3049

14mm 0.2381 1540.8233 4.7600 5.2151 0.2311 1490.3615 7.5600 8.3193

材料 6
20mm 0.0312 42.9817 7.5862 8.2764 0.0308 43.1341 6.2069 7.9511

30mm 0.0317 50.6669 9.3103 8.1240 0.0307 49.9327 5.8621 6.5572
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此产生数据的截断误差。
3.4 多层墙体的计算结果及分析

利用理论计算公式计算，得到的实心砖墙体的热
惰性指标 D 和蓄热特征数 S′及相对误差见下表 13。

表 13 计算结果显示，温度输入法计算实心砖墙
体的热惰性指标误差约为 8.7%，温度 - 热流输入法
计算误差约为 6.7%，表明两种方法用于检测多层墙
体热惰性指标是可行性。同时分别计算出的蓄热特

表 13 两种方法计算出的实心砖墙体热惰性指标和蓄热特征数及相对误差

征数为 10.4585 和 10.9253，其反映了实心砖墙体的
蓄热特性。分析上述实验结果误差的原因除了第 3.3
节提到的因素外，还有一个原因是墙体的实际构造
及热物性和所计算热物性存在一定的偏差。实验所
砌的多层墙体的建造过程具有复杂性，墙体质量受
主观和客观多种因素的影响，如水泥砂浆的配比误
差，砂浆与实心砖的贴合程度等，这些都会导致墙
体实际的热工性能与理论值 1.798 存在偏差，多层
墙体的真实热工性能实际上是不确定的。判定墙体
热工性能，仅仅依靠节能标准在设计阶段作出的节
能要求和材料选定，并不能掌握墙体真实的热工性
能参数和完全保证其建造完工后达到节能标准要求，
本文提出的检测方法能对现场评价墙体热工性能指
标给出一个参考值。
4  结论

本文通过理论推导、仿真模拟和实验测试研究
并建立了墙体热物性非稳态频域分析方法，并得出
以下结论：

（1）在仿真模拟传热条件下，利用热物性非稳
态频域分析方法对三种单层材料的导热系数和体积
比热进行了求解，相对误差在 1.5% 以内，验证了该
方法用于求解单层均质墙体的理论的正确性。接着
在相同的初始和边界条件下，对三种不同材料层经
六种不同排序组成的六种墙体的热惰性指标和蓄热
特征数进行求解，两种方法的结果差异不大，六种
墙体的热惰性指标的求解结果也大致相同，与理论
计算值的相对误差在 2.5% 以内，说明了热物性非稳
态检测频域分析方法用于求解多层墙体的热惰性指
标理论上也是可行的。

（2）多层墙体的模拟验证中，利用热物性非稳
态频域分析方法对相同材料不同次序构成的六种墙
体求解出的蓄热特征数各不相同，分析得出，本文
提出的蓄热特征数与单层墙体的蓄热系数物理意义

一致，能够反映多层墙体各组成层特定排序、特定
构造下的蓄热特性。

（3）对两种单层均质材料及两侧水泥抹灰的实
心砖墙体热物性进行了测试实验，利用热物性非稳
态频域分析方法求解出单层均质材料的导热系数和
体积比热以及实心砖墙的热惰性指标，与实际值相
比，相对误差均在 10% 以内，验证了该方法在非稳
态传热条件下检测墙体热物性参数是可行的。

（4）墙体热物性非稳态频域分析方法是新型的
建筑围护结构热物性非稳态检测技术，该方法只需
要获取温度和热流值，不受现场环境限制，并且测
试过程简单，具有一定的理论意义和工程应用价值。
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0 引言
当前，能源危机已成为全球性问题，直接影响

到社会发展和人民生活的各个方面。随着世界经济
的快速发展，能源消耗的总量在逐年的高速攀升。
在当代社会总能源消耗中，建筑能耗一直占有很大
比重。据美国能源部统计资料，其商业和住宅建筑
的能耗约占全美社会总能耗的 36%[1]。我国的建筑能
耗也已经上升到社会总能耗的 33%[2]。建筑节能工作
已经上升到关乎社会可持续发展的重大战略性事业
的高度。为此，各国政府都积极颁布“节能”的法
令法规，把“节能”作为衡量一个建筑工程质量优
劣的首要指标之一。暖通空调系统的能耗在建筑能
耗中占到 30% 左右，尤其在大型的民用建筑中，暖
通空调系统的能耗要占到建筑总能耗的 50%—60%
左右，而在一些工业建筑物中，暖通空调系统能耗
约占建筑总能耗的 60%—70% 左右 [3-5]。暖通空调行
业作为耗能大户理所应当的在节能领域做出自己应
有的贡献。

伴随着经济的高速发展和城市化水平的日益提
高，建筑规模越来越大，大型商业建筑群、CBD 核
心区、大型交通枢纽（机场、火车站、码头）等区
域型建筑群的不断涌现，为了满足室内人员的热舒

降低大型中央空调系统输配能耗的方法及措施
侯占魁，周    敏

（中国建筑西北设计研究院有限公司，西安 710018）

［摘   要］ 在大型中央空调系统中，尽可能的以水作为输送冷 / 热量的媒介，尽量不使用空气作为输送媒介，
可大幅度的降低系统输配能耗。空调供冷工况时，通过合适的方法，降低供水温度，提高回水温度，增大冷冻
水系统的供回水温差，可大幅度降低中央空调系统循环水量，输配能耗可大幅度降低。空调供热工况同样具有
相似的规律。多级泵输配及末端混水的动力分散式系统可大幅度降低空调水系统输配能耗。

［关键词］大型中央空调系统 ；以水代风 ；增大供回水温差 ； 多级泵输配 ；末端混水 ；冰蓄冷系统 ；开式
外融冰直供系统

适性和对空气品质的要求，中央空调系统几乎是这
些区域型建筑群所标配的系统。中央空调系统从源
头到末端主要包括制冷、制热系统，冷、热量输送
系统和末端分配系统等。鉴于区域供冷、供热系统
具有能源综合利用效率高，可有效改善区域建筑热
环境，环境友好等优点，在现代大型中央空调系统
中被广泛应用。但是，由于区域供冷、供热系统负
荷大、规模大、设备多、冷热站距离所服务建筑一
般较远，输配能耗相对较高，一定程度上限制了区
域供冷、供热的发展。

中央空调系统一般包括水系统和风系统，系统
输配能耗较高，一般占到中央空调系统运行能耗的
50%~60% 左右，甚至有些项目的输配能耗占到中央
空调系统运行能耗的 70% 以上。可见，降低大型中
央系统的输配能耗对建筑节能有着极其重要的意义。
1  现有大型中央空调系统输配能耗较高的主要原因
1.1 以空气为介质输送冷热量

图 1-1 给出了两个大型航站楼项目全空气空调
系统中，制冷机、水泵、空调箱内风机（空调末端）
等设备电量消耗的比例。可以看出：除了制冷机能
耗外，全空气空调系统中风机能耗也占了很大比例，
风机能耗达到甚至超过制冷主机运行能耗。

(a) 青岛流亭机场

图 1-1 国内大型航站楼中央空调系统运行能耗比例

(b) 成都双流机场 T1 航站楼



第二十二届全国暖通空调制冷学术年会（2020）文集 综合Comprehensiveness第二十二届全国暖通空调制冷学术年会（2020）文集综合 Comprehensiveness

 2020年第10期 | 建筑环境与能源 | 525

 1.2 水系统供回水温差小，流量大
区域型建筑群的建筑规模很大，大都需要有专

门的建筑作为其制冷、热站，为配合项目的整体规划，
制冷、热站距离所服务的建筑一般较远，有些项目
达到 1km 以上。传统空调系统设计方案中，冷冻水
供回水温差为 5℃。从图 1-1 可见，这两个项目的
运行能耗中，组合式空调机等风系统输配末端的能
耗占空调系统总能耗约 40% 左右，冷冻水泵能耗占
空调系统总能耗的 5%~10% 左右。不难算出，系统
输配能耗占空调系统总能耗约 50% 左右。若制冷、
热站距离所服务的建筑更远时，系统输配能耗则会
进一步增大。
1.3 水泵加调节阀形式的动力集中式水系统

对于冷、热水输配系统而言，传统的设计方案
主要采用泵加调节阀的方式，如图 1-2。其主要特

点是设置相对集中的动力源（水泵）来提供冷热
水系统输配所需的能量，水泵的扬程根据最不利
环路的压力损失确定。在设计工况下，在满足最
不利环路资用压头的同时，其它环路的资用压头
大于实际需求，且离冷热源愈近，富余的压头愈大。
对于这些富余的压头，往往是通过减小支路管径
或关小阀门开度等增大阻力的方式消耗掉，以达
到支路之间的水力平衡。而最不利支路的流量往
往在系统总流量中所占的比例较小，为了满足这
一支路的流量和扬程需求，其它支路的冷、热水
也被主泵同步的加压到较高的势能，再用增大阻
力的方式消耗掉，造成巨大的能源浪费。这种浪
费对于是动力集中式水系统不可避免的，输配系
统的规模越大、末端用户形式越多，能量浪费就
越严重。

 调节阀 

在供冷、供热系统的运行过程中，由于建筑的
冷热负荷是经常变化的，为了适应负荷动态变化的
要求，冷、热水流量必须随着负荷变化而经常调节。
传统水系统是按照满负荷工况设计的，而实际上绝
大部分时间是在部分负荷下运行。以供冷系统为例，
实际使用过程中，供冷系统在 50% 负荷以下运行的
时间超过 70%。制冷机有相对完善的能量调节系统，
可根据负荷的变化自动调节冷机功率达到节能的目
的，而冷冻水泵一般只进行简单的台数控制，不能
根据系统所需流量连续调节，富余的压力消耗在末
端设备的调节阀上。因此，当供冷系统在部分负荷
运行时，虽然冷源的产冷量已按需供给，但冷冻水
的输配能耗并没有得到相应的减少。再加上负荷计
算、设备选型保守等问题在设计中普遍存在，致使
选配水泵时流量和扬程偏高，进一步增加了富余压
力的比例，导致水系统输配能耗进一步加大。
2  降低系统输配能耗的几种方法及措施
2.1 改变冷热量输送媒介，变风系统为水系统

在全空气空调系统中，所有的冷量全部用空气

来传送，导致输配效率很低。当输送冷量为 5kW
（不考虑空气承担湿负荷的影响），以空气和水为
输送媒介，温差为 5℃的情况下，需要风道的管径
约为 420mm（风速约为 3m/s），而水管的管径小
于 20mm（水流速约为 1m/s）；采用空气作为媒介
的输送能耗约是以水为媒介时的 4~5 倍。事实上，
空调系统中需要循环风的场合只应有两处，一是满
足新风量的需求，这为了保证室内空气品质；二是
满足除湿的需求，保证室内热舒适性。因而，不论
从建筑占用空间，还是从输配能耗的角度，都应该
尽可能的以水作为输送冷 / 热量的媒介，尽量不使
用空气作为输送媒介。

下面以一个典型的机场候机厅作为代表，对大
型中央空调系统采用不同方案供冷时的运行能耗进
行比较。具体分析采用不同方案时，空调末端风机、
水泵等的输配能耗。

夏季负荷峰值时刻，冷负荷指标为 172 W/m2，
其中新风负荷指标为 67 W/m2，室内负荷指标为
105 W/m2，具体负荷情况如图 2-1(a) 所示。方案一，

图 1-2 动力集中式水系统
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采用全空气空调系统，新风系统除了对新风进行降
温除湿外，与室内回风一起承担室内全部显热和潜
热负荷；系统中空调箱送风风机、回风风机的总能
耗约为 11.7 W/m2。方案二，采用温湿度独立控制
空调系统，新风系统除了对新风进行降温除湿外，
仅承担室内除湿负荷和部分显热负荷；辐射地板承
担 50 W/m2 显热负荷，回风机组承担 14 W/m2 显热
负荷；新风机组风机、回风机组风机、辐射地板循
环水泵的能耗指标分别为 2.9W/m2、1.6W/m2 和 1.3 
W/m2，合计 5.8W/m2。方案三，也采用温湿度独立
控制空调系统，新风系统除了对新风进行降温除湿
外，仅承担室内除湿负荷和部分显热负荷；辐射

新风潜热
55.9 

新风显热
10.7 


50.0 


14.4 


12.1 

室内潜热
28.9 

室内显热

新风

系统

干式风

机盘管

单位: W/m2辐射

地板

地板承担 50 W/m2 显热负荷，干式风机盘管承担 14 
W/m2 显热负荷；新风风机、辐射地板循环水泵、风
机盘管的电耗指标分别为 2.9W/m2、1.3W/m2 和 0.7 
W/m2，合计 4.9 W/m2。如 2-1 (b) 所示，以辐射地板
+ 回风机组为室内末端的系统（方案二）末端风机、
水泵的输送能耗比全空气空调系统节省 50%；以辐
射地板 + 干式风机盘管为室内末端的系统（方案三）
末端风机、水泵的输送能耗比全空气空调系统节省
58%。可见，以水循环替代全空气系统的风循环可
大幅降低系统输送能耗，而就地循环的风机盘管系
统的能耗又低于需要通过风道远距离输送的回风机
组的能耗。
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图 2-1 某机场候机厅空调系统能耗对比 

(a) 空调系统负荷组成及比例 (b) 末端系统输送能耗比较

2.2 水系统大温差，小流量输配
大型中央空调系统中，冷冻水泵能耗约占空调

系统总能耗的 5%~10% 左右。水泵耗功 Pw 与输送
扬程 Δpw、流量 Gw 及水泵效率 ηw 的关系可用下
式来表示。

w w
w

w

p GP
η

∆ ⋅
=

可见，减小水泵能耗有两种方式：降低水泵扬
程和减小循环水量。

（1）降低水泵扬程
对输送距离远、单体建筑分散的项目，根据“以

泵代阀”的理念，应用多级泵输送技术，合理设置
用户加压泵，可消除各用户调节阀门能耗，降低系
统主循环水泵的扬程，从而减小水泵能耗，将在 2.3
节详细叙述。

（2）减小循环水量

增大冷冻水系统的供回水温差，是减低循环水
量以减小水泵能耗的有效手段。增大冷冻水供回水
温差的途径包括降低供水温度和提高回水温度。

采用开式外融冰直供技术，冷冻水供水温度可
低至 1~2° C，远低于常规空调系统冷冻水 7° C 的
供水温度，可有效的降低冷冻水供水温度。

当今大型中央空调系统，末端设备要求的供回
水温度可能有很多种，例如在某机场航站楼项目中
央空调系统中，各末端设备要求的供回水温度如下：

常规风机盘管                        7℃ /12℃；
干式盘管空调                    16℃ /18℃；
常规空调机组及新风机组    3℃ /13℃；
溶液热泵新风机预冷盘管   16℃ /20℃；
地板辐射盘管                 14℃ /19℃；
地板辐射盘管、干式盘管和预冷盘管的回水温

度达 18~20℃，必然系统回水温度高于常规的 12℃
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回水。若再考虑能量梯级利用，使末端水系统形式为：
空调一次供水→ 初级末端（常规空调新风机组、常
规风机盘管）→ 二级末端（地板辐射盘管、干式盘管、
预冷盘管）→总回水，则系统总回水温度还会进一
步提高。

冷站供水温度与末端用户需要的供水温度不匹
配时可通过末端混水泵的方式来解决。末端混水技
术用一套管网满足不同设备对供水温度的不同需求，
省去了中间换热环节，进一步降低了输送能耗，简
化了系统，节省了投资。同时，末端混水技术可实
现各末端水系统大流量、小温差运行，具有良好的
水力稳定性。

采用开式外融冰直供、高温末端、能量梯级利
用和末端混水等技术后，实现了空调水系统主干管
“大温差、小流量”输送，末端“大流量、小温差”
运行，大大减少了输配侧的水流量，使系统主循环
泵运行功率大幅度下降，输送能耗大大降低。
2.3 多级泵输配与末端混水

传统的水系统设计主要采用泵加调节阀的形式，
而阀门节流调节是以消耗流体的机械能为代价而实
现的，造成大量能源浪费。为了避免阀门节流的能
量损失，尽可能采用改变动力的调节方式，“以泵
代阀”的设计理念成为新的技术潮流，推动了供热、
供冷水系统的动力配置方式由“集中”向“分散”
的转变，动力分散式水系统应运而生，也称为多级
泵输送技术。其主要特点是在冷热源处和所有的分
支均设水泵，各级水泵按照动力接力的方式提供整
个管网系统所需的输配动力，基本实现动力按需供
给，没有富余压力。对各支路泵采用变频控制，使
各支路流量动态地满足负荷需要，从而消除流量调
节过程中的阀门能耗。因此，要减少乃至消除阀门
能耗，最好的办法就是改变系统的动力形式，即由

图 2-3 三级泵混水输配系统示意图

动力集中改为动力分散。
与动力集中式系统相比，动力分散式水系统对

于输送距离较远、单体建筑分散且规模差异大的项
目有其独特的优势。下面简要介绍三级泵混水输送
系统，一级泵负责冷热水的产生，提供制冷站（换
热站）内的所有设备和管路所需要的的流量和扬程；
二级泵负责冷热水的输送，提供主管网所需要的的
流量和扬程；三级泵（或更多级泵）负责冷热水的
分配，提供末端设备所需要的的流量和扬程。当冷
热源所提供的冷热水温度不满足末端设备所需要的
温度时，可采用末端混水的方式来满足不同末端设
备对水温的不同需求。系统的主要特点是除了在冷
热源处设水泵，在所有的分支也设水泵，各级水泵
按照动力接力的方式提供整个管网系统所需的输配
动力，基本实现动力按需供给。该系统实际上是采
用局部加压，而非动力集中方式中为了某些资用压
头很小的远端用户整体提高主循环水泵的压力，大
大降低了系统输配能耗。如图 2-3。加压（混水）
泵均可变频，可根据末端用户需求改变频率从而调
节各用户侧流量。

通过理论分析、计算机模拟和实验台测试等研
究方法，得到如下结论：和动力集中式水系统相比，
动力分散式水系统在设计工况下节能 20% 左右；动
力分散式水系统各支路泵宜采用变频调节，其在调
节工况下的节能优势更明显；当主泵提供给最有利
支路的压力不大于该支路所需的资用压头时，系统
有最低运行能耗；末端混水系统的节能优势巨大，
设计工况下相对动力集中式系统节能 45% 左右。
3  典型案例及实际效果
3.1 项目概况

西安咸阳国际机场位于中国内陆中心，是中国
西北地区最大的空中交通枢纽，为中国第八大机场。
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T3A 航站楼是西安咸阳国际机场二期扩建工程项目
之一，建筑面积约 25.8 万 m2。

T3A 航 站 楼 地 上 2 层、 地 下 1 层， 最 大 高 度
37m，地下深度 8.6m，其中航站楼内最大层高（办
票大厅）27m。航站楼是机场航空交通的枢纽中心，
主要为旅客进出港提供各种服务，其主要功能房间为：
办票大厅、候机大厅、行李提取厅、迎宾厅、行李分
拣厅、商业和办公用房以及配套设备功能用房。T3A
航站楼空调的供冷、供热由本期配套建设的 4# 制冷
站提供，该站距 T3A 航站楼约 1 km。图 3-1 给出了
西安咸阳国际机场 T3A 航站楼的规划和建筑外观。
3.2 空调系统简介

（1）空调冷、热负荷
T3A 航站楼空 调 面 积 约 22 万 m2， 夏 季 空 调

总 冷 负 荷 35300kW， 单 位 空 调 面 积 冷 负 荷 指 标
160W/m2；冬季空调总热负荷 26530kW，单位空调
面积热负荷指标120W/m2。空调冷热源由4#制冷站提供。

（2）空调风系统：
1）主楼 2 层办票大厅和南指廊候机厅等高大空

间，采用温湿度独立控制技术，系统形式为：地板
辐射供冷 / 供热系统 + 置换下送风 + 溶液热泵除（加）
湿系统。另外为满足外区的热舒适性，在外幕墙处

设置幕墙框架散热器和地板式（或立式）干盘管系统。
共设置空调系统 47 个。

2）主楼 1 层行李提取厅、迎客厅等高大空间，
采用地板辐射供冷 / 供热系统 + 上送下回式全空气
定风量系统，在外区设置立式湿盘管系统。共设置
空调系统 13 个。

3）主楼和指廊内的大开间商业，采用上送下回
式全空气定风量系统。共设置空调系统 37 个。

4）主楼和北连接楼内的内区小隔间及小型餐饮、
小型商业，采用上送下回式全空气变风量系统。共
设置空调系统 7 个。

5）外区小隔间办公、业务用房及小型商业，采
用风机盘管+新风的空调方式。共设置新风系统22个。

6）楼内各类数据通信机房采用自带冷源的机房
专用空调。共设置系统 19 个。

   （3）空调水系统：
空调水系统采用多级循环泵 + 末端混水的系统

形式，冷站设一级和二级循环泵，克服供机房内和
外网阻力。T3A 航站楼内设置了三级泵加压系统 7 个，
三级泵加压混水系统 15 个。各空调末端供、回水温
度见表 3-1。

以 T2、T3A 航站楼的实际运行电耗数据为基础，

T3A 航站楼（办票大厅）

南指廊（候机）

T2 航站楼（原有）南指廊（候机）

4#制冷站

(a) 西安咸阳国际机场规划总平面

(b) 西安咸阳国际机场 T3A 外观
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计算得到航站楼空调系统单位面积年运行能耗结果，
对比不同空调系统方式带来的输配能耗差异。从能
耗组成来看，由于采用辐射末端供冷方式并结合置
换式送风方式实现室内温湿度调节，T3A 航站楼空
调末端设备中的风机能耗大幅降低，与 T2 航站楼相
比，末端风机能耗降低约 50% 左右。T3A 航站楼采
用大温差供冷技术，冷冻水供回水温差达到 10° C
以上，相比于传统的 5° C 的供回水温差，冷冻水
泵能耗降低了约 50%。T3A 航站楼空调水系统采用
了三级泵混水直连系统形式，与动力集中式 + 间接
换热器的系统形式相比，节能率约为 45% 左右。

注：西安咸阳国际机场 T2 航站楼空调系统采用
常规全空气喷口送风方式。
4  总结

（1）在大型中央空调系统中，尽可能的以水作
为输送冷 / 热量的媒介，尽量不使用空气作为输送
媒介，可大幅度的降低系统输配能耗。

（2）空调供冷工况时，通过合适的方法，降低

供水温度，提高回水温度，增大冷冻水系统的供回
水温差，可大幅度降低中央空调系统循环水量，输
配能耗可大幅度降低。空调供热工况同样具有相似
的规律。

（3）多级泵输配及末端混水的动力分散式系统
可大幅度降低空调水系统输配能耗。

参考文献： 
[1] Energy Information Administration. Monthly energy 
review[M]. Washington DC: United States Department of 
Energy, 1997.
[2] 王民．一次泵变流量空调水系统节能特性研究
［D］. 上海：同济大学机械工程学院，2006．
[3] 龙惟定．试论我国暖通空调业的可持续发展 [J]．
暖通空调，1999，29(3) ：25-30．
[4] 檀志恒．湿膜直接蒸发冷却在工业热车间通风降
温的应用研究 [D]．上海：东华大学，2006．
[5] 张兰．直接蒸发冷却空调的理论及实验研究 [D].
北京：北京工业大学，2006．

 (c) 办票大厅实景

图 3-1 西安机场 T3A 航站楼

表 3-1 空调末端供回水温度

系统名称 
夏季 冬季 

备注 供水/回水温度

(℃) 
温差 
(℃) 

供水/回水温度

(℃) 
温差 
(℃) 

集中空调冷、热源外网 3/16.1 1 3.1 60/45 15  

地板辐射供冷、供热盘管 14/19 5 40/30 10 二级用户 

干式风机盘管 16/18 2 50/45 5 二级用户 

溶液新风机组预冷预热盘管 16/20 4 50/40 10 二级用户 

外幕墙框架散热器 18/23 5 60/50 10 二级用户 

常规湿式风机盘管 7/12 5  6 0/50 1 0 一级用户 

空调机组、新风机组 3/13 1 0 60/50 10 一级用户 
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1 引言
喷涂、烧结、运输、机械加工等工业生产过程

会产生大量的颗粒污染物。工人长期暴露于颗粒物
污染环境中，可能导致急性或慢性呼吸系统疾病，
因此颗粒污染物在职业暴露中是危害人体健康的主
要因素 [1]。目前，职业卫生标准中规定的浓度限值
和工业建筑通风的相关规范多关注空间平均浓度 [2]，
而不是呼吸区及呼吸道暴露水平。实际工业环境污
染源多是非均匀分布，建筑室内环境浓度存在较大
差异，而实际上疾病感染风险，正是基于个体水平
取决于呼吸道内致病部位颗粒物的实际暴露剂量，
并非室内环境下颗粒物的平均暴露量。因此，从个
体水平出发，利用颗粒污染物在呼吸区及呼吸道内
的暴露水平进行人体健康风险评估更有意义。

由于人体表面与周围环境温差的存在，导致身
体加热并带动周围空气向上运动，形成包围人体
的对流边界层或热羽流，气流最大上升速度为 0.25 
m/s[3]。此外，人体不同呼吸活动下呼出气流速度
（正常呼吸 1m/s，谈话 5m/s，咳嗽 10m/s，打喷
嚏 20~50m/s） 大 于 身 体 边 界 层 内 气 流 上 升 速 度
（约 0.25m/s[3]），进而通过改变呼吸区流场特性
而改变污染物的传播路径。由于细小颗粒物的空
气跟随性较高，极易受各种微弱气流的影响。因

呼吸暖体假人的设计研发及其
在人体微环境研究中的应用

刘雅琳 1,2，刘   硕 1,2，范彦超 1,2，王   怡 1,2，刘   荔 1,3

（1. 西安建筑科技大学西部绿色建筑国家重点实验室，西安  710055；2. 西安建筑科技大学建筑设

备科学与工程学院，西安  710055；3. 清华大学建筑学院建筑技术与科学系，北京  100084）

［摘   要］ 为研究人体呼吸微环境的气流特征，再现人体吸入暴露过程并获得污染物在呼吸道内的实际暴露
水平，本文设计了一种新型呼吸暖体假人。该暖体假人首次实现呼吸暖体假人与呼吸道模型的结合，假人外形
与平均人体相似，通过调节假人加热系统的输出功率，模拟人体不同活动水平下的代谢散热 ；内嵌有“理想呼
吸道模型”，还原吸入气流在呼吸系统内的运动状态，有效测量颗粒物在人体呼吸道的实际暴露剂量 ；自主研
发了呼吸模拟装置，可输出接近真实人体呼吸特性的正弦曲线，通过调节呼吸参数，模拟人体不同活动状态下
的呼吸特征。对假人表面温度和传热系数进行实验测量。初步结果表明，假人可模拟多种活动状态下的人体代
谢水平及呼吸特征，复现人体热羽流和呼吸气流共同作用下的人体微环境，代替真人进行人体吸入暴露特性研
究。

［关键词］呼吸暖体假人   呼吸模拟装置   呼吸道模型   体表温度   传热系数
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                     然科学基金（51778520），博士后基金
                  （2018M643810XB）

此，研究人体吸入暴露水平，必须考虑人体代谢
散热所形成的热羽流，以及人体呼吸气流的作用。
体外呼吸道模型试验忽略了人体代谢散热对个体
吸入暴露的影响，而人体释放代谢热所形成的热
羽流对人体呼吸区颗粒物暴露影响的量化关系尚
未可知。此外，人体呼吸系统具有强大的调节功
能，其呼吸流量可从平静状态下的 15L/min 提高
至 120L/min，呼吸强度在呼吸道内颗粒的运动与
沉积过程中发挥着重要作用，是决定人体呼吸道颗
粒物暴露水平的主要因素之一。

因此，基于上述存在的问题，本文研发了一种
新型呼吸暖体假人，可模拟多种活动状态下的人体
代谢水平及呼吸特征，复现人体热羽流和呼吸气流
共同作用下的人体微环境。可应用于重污染职业环
境中，人体呼吸道暴露剂量的健康效应评估，为剂量 -
健康效应关系的确定提供有效的实验工具。
2 呼吸暖体假人研发
2.1 模拟人体散热系统设计
2.1.1 假人几何特征

已有学者通过实验和计算流体力学的方法研究
人体模拟器的几何特征对人体微环境速度场、温度
场和浓度场的影响，Nielsen[4] 认为两腿对污染物场
存在扰动作用；Yan 等人 [5] 发现与 3D 扫描人体模型
模拟结果相比，面部特征简化程度不同的模型其呼
吸区流场和污染物浓度场存在差异，且在人体热羽
流的影响下，该差异被放大。因此为营造更加真实
的人体热环境，本文设计的呼吸暖体假人基于 Bjorn
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关于假人外形特征 [6] 的相关介绍进行改造，设计而
成的假人体内空间为封闭连通结构，保证内部气
流循环及多种呼吸道模型的替换，其身高 1.68 m，
表面积 1.5 m2。
2.1.2 人体代谢

代谢率与人体的活动状态密切相关，与身体散
热量成正比 [7]。人体新陈代谢的能量主要用于做功、

人体与环境之间的对流和辐射换热、汗液蒸发和呼
出水蒸气带走的热量。后两部分是人体热量散失的
主要途径，可概括为显热散热和潜热散热，显热散
热约占总新陈代谢产热量的 75%，潜热散热约占总
新陈代谢产热量的 25%[8]。参照 ASHRAE 2009[9] 给
出了人员在部分活动状态下的代谢率，可得到不同
活动状态下体表热流密度值见表 1：

由于本文针对干态呼吸暖体假人进行研究，忽
略人体的潜热散热量，仅考虑通过皮肤的显热方式
散失的热量。因此体表热负荷仅包括对流和辐射两
部分，即呼吸暖体假人发热系统所需输出的功率为
对流换热量和辐射换热量之和。
2.1.3 加热系统

暖体假人发热控制通常有恒皮温、恒热流、热
舒适 3 种模式 [10]，由 ISO 对热量控制模式的描述可知，
3 种控制模式适用环境不同 [11]。其中，恒热流模式
根据人体代谢水平确定假人的输入功率，在保证材
料散热性能良好的前提下可短时间内实现人体与环
境之间的热平衡，在多种气候环境下其热量调节方
式与真实情况最为接近，因此本文设计的呼吸暖体
假人加热系统采用恒热流的控制方式。考虑假人内
部的复杂结构、表面散热量，加热元件的功率密度、
工作温度等因素，假人加热系统的加热元件选择一
种柔性材料，其功率密度接近 8W/cm2，重量轻、厚
度薄、发热快，在假人体内多点布置，可短时间内
实现假人与环境之间的热平衡。

通过交流可调电源控制功率分配器，控制假人
内部各个加热元件的发热量，同时假人体内安装无
级变速风扇，加强腔体内部气流循环，保证腔体内
部的热量流动。根据表 1 不同活动状态下计算得到
体表热负荷，作为假人发热系统输出功率的依据。
通过调节输出功率，可模拟不同活动状态下人体的
散热特性。
2.2 呼吸模拟系统设计

呼吸是人体重要的生理过程，吸入暴露研究
中，呼吸气流的影响不可忽略，描述呼吸的参数主
要有分钟通气量（MV，Minute volume）、呼吸频率
（BF，Breathing frequency）和呼气容量（TV，Tidal 

表 1 不同活动状态下，人体显热、潜热散热量 [9]

volume）[12]，这些参数因受性别、年龄、身高、体重、
活动水平等因素的影响，个体差异较大，而针对不
同对象、不同活动水平的实验研究中，具备能准确
模拟不同呼吸参数、呼吸曲线的呼吸模拟装置，对
于提高实验结果的准确度至关重要。

数值研究中呼吸曲线多采用正弦或近似正弦形
式 [11][12][13]，Gupta 等人通过采用呼吸流速计对志愿者
呼吸状态进行测量 [10]，发现志愿者真实呼吸曲线与
正弦曲线类似，虽然吸气和呼气时间并非完全一致，
但是非常接近。基于前人的研究基础，自主研发可
模拟真实人体呼吸过程的呼吸装置和控制方法，模
拟人体呼气和吸气过程，可输出正弦呼吸曲线，实
现对呼吸频率和呼吸容量的精确调节，在确定呼吸
区污染物浓度及吸入暴露水平研究中可发挥重要作
用。
2.2.1 呼吸模拟装置

呼吸模拟装置运用微控制器及 PWM 控制技术，
控制气泵调速及电磁阀的切换来实现人体的呼吸过
程，其控制调节精度高、稳定性好、响应快。呼吸
模拟装置的结构连接示意图如图 1 所示：

图 1呼吸模拟装置的结构连接示意图
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 基于上述设计思路，设计而成的呼吸模拟装置
实物如图 2 所示，人工肺的硬件核心包括活塞式无
油真空泵、电磁阀。采用活塞式无油真空泵模拟人
体的肺部功能，真空泵工作时依靠活塞在气缸内的
往复作用使缸内容积反复变化，实现抽气气和排气
过程。活塞在外部电机的带动作用下，按照一定的
规律往复运动，模拟吸气和呼气过程。真空泵上有
抽气气和排气两个通气孔，分别与单向阀连接。两
个单向阀控制两个通气孔的气流方向，一个单向阀
吸气的同时，另一个单向阀呈现呼气的状态。整套
人工肺可为两个假人提供异步呼吸。

康效应的危害程度，取决于呼吸道内致病部位的实
际暴露剂量。因此，研究者基于真实人体的呼吸道
形态学数据在体外构建呼吸道模型，已成为吸入暴
露研究的主流。Finlay 等人 [14] 通过计算机断层扫描
（CT）、核磁共振成像（MRI）和活体直接观察等
手段，获得真实人体呼吸道数据，建立胸外呼吸道
的几何模型，该模型基于已有文献信息，对嘴巴开
口尺寸，口腔演变角度、咽喉部位详细模型等参数
进行合理设计，并参考 Alberta 医学院呼吸系统健康
的病人（n=10）CT 扫描数据，以及对健康志愿者（n=5）
的观察数据的基础上建立可代表“平均人”的胸外
呼吸道模型（口 - 咽 - 喉）。采用该模型与 weibel
模型前五级组合，形成新的“理想呼吸道模型”，
图 4 所示。

图 2 人工肺实物图

 采用 TSI4000 对呼吸模拟装置吸气和呼气出口
的流量变化曲线进行测量，其吸气过程曲线如图 3
所示，通过对流量 - 时间曲线进行积分获得电机转
速和流量之间的关系。根据该关系，调试电机的驱
动程序，满足呼吸频率及电机转速的要求，进而达
到设定工况下，呼吸频率和呼吸流量的要求。

MV=17 L/min  BF=10 min-1

图 3 吸气过程 1 min 流量曲线

从图 3 中可以看出，呼吸频率与设定值完全一
致；从呼吸曲线获得的峰值流量进行积分，算得呼
吸模拟装置的分钟通气量，与设定值相符，满足模
拟人体真实呼吸的过程。最终的呼吸模拟装置可实
现呼吸频率的调节范围为 10~~20 次 /min，分钟呼气
量的调节范围为 6~20 L/min。
2.2.2 呼吸道模型的替换

人体吸入的颗粒污染物，引起人体呼吸系统健

图 4 呼吸道模型

该模型的上下呼吸道可拆分，用于呼吸道内颗
粒物沉积研究，可分别获得上呼吸道和下呼吸道的
实际暴露剂量，其定量结果对一般群体呼吸道内污
染物的暴露有重要的预测意义。
3   人体微环境研究中的应用

人体微环境指人体在不同的室内环境下，通过
辐射换热、潜热对流换热及显热对流换热三种方式，
在人体周围形成具有一定特点的速度场、温度场、
浓度场 [5]。许多研究已经证明，人体吸入的空气约
有 2/3 来自人体微环境区域 [17]，因此该区域空气质
量严重影响人体吸入空气品质。

体表温度和热流密度是影响人体微环境的重要
因素。因此，本文基于呼吸暖体假人开展体表温度
及热流密度（传热系数）的实验研究，与真人数据
及文献数据进行对比，验证自主研发呼吸暖体假人
模拟人体散热特性的合理性；并对身体边界层速度
分布及呼吸暖体假人在不同呼吸强度下呼出气流轨
迹进行测量分析。
3.1 表面温度和传热系数的分布
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对假人处于站立状态、环境温度为 21℃、代谢率
为 1.2 met、对应假人散热量为 100 W 时，采用 K 型标
准化热电偶，结合 Agilent34970A 数据采集仪，对假人
表面 8 个典型位置处温度进行测量，得到开启假人加
热系统后 180min 内的温度变化数据，如图 5 所示：

 由图 5 可知，开启加热系统后，前 40min 假人
表面温度增加迅速，加热至 60min 时，假人表面温
度趋于稳定，整体温度波动范围较小，整体温差小
于 2℃，各测点温度处于 29.1~31.1℃范围内。实际
人体站立、无衣着时，暴露于 21℃的环境中，体表
温度可达 32℃，但是当按照人体与假人散热量相等
时，假人身体温度要稍低 [7]。

人体与周围环境之间的换热量，除了受温差的
影响外，换热系数起决定作用。本文基于呼吸暖体
假人，采用 LR8432-30 热流数据采集仪，对假人表
面 9 个典型位置的表面热流密度展开实验测量，可
获得典型位置处的热流密度值。根据测得的平均辐
射温度和体表温度，通过 ASHRAE 规定人体辐射换
热系数计算公式 [18] 可求得人体不同位置处的辐射换
热系数，按照各分区面积进行加权平均，可求总的
辐射换热系数，其结果如表 2 所示。图 5 假人表面局部位置温度变化曲线

由于人体皮肤与周围环境之间的显热损失（Q）
由对流热损失（C）和辐射热损失（R）组成，可表
示为传热系数和对应温度差的乘积 [17]。

( ) ( )c sk a r sk rQ C R h t t h t t= + = − + −        （1）

表 2 站姿假人 9个分区和整体辐射换热系数 ( W/m2/K)

由于室内无其它热源时，平均辐射温度可近似
为空气温度 [20]，可得到：

c r
sk a

Qh h h
t t

= + =
−

                     
（2）

因此， ch 可由总传热系数 h 减去辐射换热系

数 rh 获得。身体 9 个测量部位及整体加权平均对
流换热系数见表 3：

表 3 站姿假人 9个分区和整体对换热系数 (W/m2/K)

表 2 和 3 可知假人整体加权平均辐射、对流换
热系数分别为 4.24W/m2/K、3.63W/m2/K， de Dear 等
人 [21] 风洞实验中获得的平均辐射、对流换热系数分
别 4.5 W/m2/K、3.4W/m2/K，二者进行对比差异均小
于 6%，表明暖体假人可用于模拟人体散热特性。
3.2 人体微环境场速度分布

在距假人表面 3cm、5cm 处，采用 swema03+ 全
向微风速仪测量人体站立状态，代谢率为 1.2met 时，

沿高度方向的速度，其结果如图 6 所示：
图 6 可知，胸部以下位置随着高度的增加身体

边界层速度迅速增加，在下巴附近存在一个速度较
低的区域，速度的衰减可能由于下巴所形成的物理
障碍造成的。在下巴位置，向上运动的气流被分为
两部分：一部分上升气流沿头部继续向上运动，另
一部分气流则在颈部循环，导致该区域的速度较低；
在环境温度为 21℃的条件下，测得速度最大值出现

头 胸 腹 左大腿 右大腿 左小腿 右小腿 脚  背  
整体 

加权 

4.22 4 .20 4.21 4 .19 4.18 4 .18 4.20 4 .18 4.20 4.24 

 

头 胸 腹 左大腿 右大腿 左小腿 右小腿 脚  背  
整体

加权 

4.15 4 .53 3.58 4 .06 4.25 4 .15 3.41 2 .90 2.10 3.63 
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在胸部位置约为 0.22m/s；对比距离假人表面 3cm 和
5cm 处的测量结果可知，随着距人体表面距离的增
加，由于受上升气流影响减弱，速度整体呈现减小
的趋势。

呼吸区的速度分布受多种因素的影响，由于在
大多数室内环境中，呼出气流速度大于室内空气平
均风速。因此，了解呼出气流对呼吸微环境流场特
性的影响，有助于个人暴露控制和污染物传播的研
究。为了提高对呼吸微环境气流分布的理解，本文
沿嘴巴中心线，测量两种呼吸强度下（10 和 14L/
min）垂直于面部的速度分布情况，测点布置如图 7
所示，测量数据分析结果如图 8：

从二者云图对比结果来看，随着呼吸强度的增
大，呼出气流的最大速度从 0.44m/s 增至 0.57m/s，
且从云图中白色线条所处位置可以看出，呼出气流
的影响范围随之增大，且呼出气流的运动轨迹呈现
出沿水平面向下发展的趋势。
4  结论

本文根据 Bjorn 和 Nielsen 所提暖体假人形体特

图 6 距人体表面 3cm、5cm 位置沿高度方向身体边界层速度分布

 (a)MV:10 L/min                                  (b)MV:14 L/min

图 8 呼吸区等速度云图

图 7 呼吸区速度测量测点布置

征，制作标准人体模型，并通过功率控制器控制发
热膜片的发热量以实现发热模拟；通过内嵌包含口
咽模型和 Weibel A 上呼吸道模型所制作了分级 - 人
体呼吸道模型，还原人体呼吸系统内几何构造，并
可分级测量污染物在人体呼吸道不同位置处的实际
暴露剂量；采用真空泵、电磁阀以及电子控制系统，
完成可调节呼吸频率和呼吸量的呼吸模拟装置，可
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输出接近真实人体呼吸特征呼吸曲线，通过调节呼
吸参数，可模拟人体不同活动状态下的呼吸特征。
新研制的呼吸暖体假人首次实现暖体假人与呼吸道
模型的结合，模拟多种活动状态下的人体代谢水平
及呼吸特征，复现人体热羽流和呼吸气流共同作用
下的人体微环境，代替真人进行人体吸入暴露特性
研究。
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1 引言
对于一个系统，研究其控制策略的首要任务是

建立系统模型，建立动态数学模型的方法有实验建
模与理论建模两大类 [1]。实验建模即是通过给实际
设备一定输入信号，测试系统动态响应获得输出数
据，在对输入输出数据进行处理后得到模型，这种
方法也称为系统辨识 [2]。理论建模，即是对系统的
工作机理进行分析，应用传热传质基本原理，以及
能量守恒动量守恒等基本定律 [3]，找出系统输入输
出变量以及其他相关参数间的数学关系，也称为机
理建模 [4]。但实际中，换热器设备较复杂，进行完
全的机理建模是不可行的。且建模的目的通常只是
关注换热器某些特定位置或特定参数的变化特征，
因此提出一些合理的假设条件是很有必要的，它可
以简化模型的复杂程度，但应该保证精度的损失在
接受范围内。

动态数学模型根据模型中参数集中程度不，可
分为分区模型 [5]、分布参数模型 [6-7] 和集总参数模型
[8]。 国内 1996 年丛松波 [9] 等人对管壳式换热器的偏
微分模型进行简化，在管程温度波动不大的情况下，
取管程温度平均值推导出壳程流体出口温度随时间
变化的动态数学模型。换热器是烟气余热回收系统
中主要换热设备 [10]，其作用是使高温烟气与低温管
程溶液换热，同时管内发生相变。根据其管内有无
相变可分为相变换热器 [11-12] 和无相变换热器。同时，
换热器根据其结构可分为套管式换热器、板式换热
器 [13-16] 和管壳式换热器等 [17-18]。目前，对换热器的
研究大多集中在静态、无相变的板式换热器 [19] 和管
壳式换热器 [20]。

粒子群优化 (Particle Swarm Optimization) 算法是

基于粒子群优化算法的新型烟气余热回收系统
PID-P 温度控制器参数优化研究
麻宏强 1,2，宋兴鹏 1，梁   诺 1，刘叶敏 1，贾继伟 1，段祥杰 1

（1. 兰州理工大学土木工程学院，兰州 730050；2. 华东交通大学土木建筑学院，南昌 330013）

［摘   要］ 为了实现新型烟气余热回收系统的性能优化，及时准确地调节相变下段壁面温度，避免回收系统
设备腐蚀，采用理论及实验相结合的方法，建立了相变换热器等系统关键设备动态数学模型，并通过研究基于
不同目标函数粒子群优化算法和传统的 PID-P 控制器参数整定方法，对该系统进行仿真分析。结果表明 ：超调
量为 2%，上升时间为 83s，调节时间为 105s，稳态误差为 0，基于 ITAE 目标函数的改进线性 w 粒子群优化算
法能够有效快速的整定 PID-P 控制器参数相比于传统两步整定法具有更好地动态性能，节省人力资源，使得系
统既有一定快速性，又有一定稳定性，同时 ITAE 指标是一种具有很好工程实用性和选择性的控制系统性能评
价指标。

［关键词］余热回收   串级 PID   控制器    粒子群优化算法

近年迅速发展起来的一种智能优化算法 [21]。该算法
同遗传算法，都是基于群体进行优化的方法，先将
系统初始化为一组随机解，通过迭代搜索最优值。
但是，粒子群优化算法优点在于其原理简单、更易
实现，需要调整的参数较少，因此粒子群优化算法
被广泛应用于众多领域。但是，其数学基础不完善，
实现技术不规范，在适应度函数选取、参数设置、
收敛理论等方面还存在诸多问题。在实际的优化问
题中，往往难以给出一定的粒子搜索空间。粒子群
算法经常用于 PID 控制器参数整定寻优 [22-27]，对于
PID 参数整定问题，每个参数的稳定裕度取决于其
他值，由于 PID 参数的搜索空间不能精确的得到，
所以当给定的搜索范围过小时，PSO 算法不能保证
结果是全局最优的。另一方面，太大的搜索范围可
能会导致算法耗时过长，甚至无法找到最优解。

随着应用范围的扩大，PSO 算法存在早熟收敛、
维数灾难、易于陷入局部极值等问题需要解决，主
要有以下几种发展方向。

（1）调整 PSO 的参数来平衡算法的全局探测
和局部开采能力。利用惯性权值 w 控制算法的收敛
特性，即通过调整 w 值来维持局部和全局搜索之间
的关系。适当的惯性权值可以大大提高算法的优化
能力，减少迭代次数 [28-32]。

（2）设计不同类型的拓扑结构，改变粒子学习
模式，从而提高种群的多样性 [33-34]。

（3）将 PSO 和其他优化算法（或策略）相结合，
形成混合 PSO 算法 [35]。

本文将基于理论和实验建模相结合方法，建立
新型烟气余热回收系统数学模型，采用基于改进线
性递减策略的粒子群优化算法整定串级 PID-P 控制
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器参数，分析单位阶跃响应条件下其动态性能。
2  系统介绍及原理

新型烟气余热回收系统主要设备仪表有烟气换
热器、壁温智能调控器、电动调节阀、循环泵、温
度传感器、液位传感器和连接管道组成，其原理图
如下图 1 所示。通过控制电动调节阀的开度调节进
入壁温智能调控器除盐水量，进入调控器的水影响
相变下段的 LiBr 溶液浓度，LiBr 溶液饱和条件下
其浓度与饱和温度一一对应，因此通过控制电动调

节阀开度来调节调控器中 LiBr 溶液饱和温度；壁温
智能调控器内 LiBr 溶液进入相变下段换热器与烟气
换热，进而达到调节烟气出口温度的最终目的。相
变下段烟气换热器管程中的 LiBr 溶液与烟气换热，
LiBr 溶液中的水蒸发产生水蒸气进入相变上段，在
相变上段可以利用水蒸气所携带的烟气余热量预热
锅炉空气，最终既达到烟气余热智能相变回收系统
余热回收作用，又解决了排烟温度过低引起硫酸结
露对回收装置的腐蚀问题。

 

自除盐水总管
除盐水

去相变上段
水蒸气

去洗烟塔
烟气

自锅炉
烟气

102
TI

101
TI

10
4

TI

103
TI

LI 10
1电动调节阀

烟气换热器 循环泵

壁温智能调控器

q
H

1

q2

图 1 新型烟气余热回收系统原理图

3  模型的建立及简化
3.1 相变下段烟气换热器模型简化

新型烟气余热回收系统相变下段烟气换热器是
该系统的关键设备，高温含硫烟气先通过相变下段
换热器与来自壁温智能调控器中的溴化锂水溶液换
热，达到精确调节含硫烟气出口温度低于其酸露点
温度至少 10℃，保证换热设备不被腐蚀。
3.1.1 基本假设及微元段的选取

常见的相变换热器有板翅式换热器和翅片管式
换热器等，以翅片管式烟气换热器作为研究对象，
其简化几何模型如下图 2 所示；

对换热器做如下基本假设：
（1）烟气换热器中的管程是竖向的，且所有并

联金属管可等效成一根传热管；
（2）管程流体（LiBr 水溶液）不可压缩，且以

活塞流的形式流过换热器；
（3）换热器的内部无化学反应，与外部环境不

 微元体 

图 2 翅片管式烟气换热器简化示意图

发生热交换；
（4）壳程挡板足够薄，流体在每一折流板间的

温度变化与壳程进出口温度变化相比可以忽略；
（5）壳程及管程内流体同一截面上的各点温度

均相同，即不考虑流体沿径向传热；但考虑流体的
轴向扩散效应，忽略流体入口效应；

（6）管壁很薄，认为管壁截面上温度一致，考
虑管壁轴向导热效应；

（7）假设烟气换热器中每一根竖管中的汽化量



第二十二届全国暖通空调制冷学术年会（2020）文集综合 Comprehensiveness

| 建筑环境与能源 | 2020年第10期538

相同，即每一根竖管的吸热量相同，每一根竖管出
口溶液的干度相同，烟气沿流动方向温度成线性变
化；

（8）设壳程烟气进口温度为 T10；管程溶液（LiBr
水溶液）进口温度为 T20。管程中的溴化锂水溶液均
是饱和溶液，即管程中溴化锂水溶液的温度为它的
饱和温度 T2。

沿换热器烟气流动方向取微元长度为 L 微元体，
如上图 1 所示，对壳程、管程及壳管间做微观能量
分析，建立能量守恒微分方程，x 轴方向平行于烟气
流动方向：

基于假设（1），微元体中的管程可等效成一根
换热管，如下图 3 所示：

qv 体积壳管间的换热量，kJ/m3。
管程：
 

20 20 20
2 2 2

2 20

20 20
2 20 2

= (1 ) ( 100)

( )
2(1 )

V
m m mq Adx x c T Adx x Adx xc T Adx
AL AL AL

T Tdm mc T Adx x c Adx
AL AL d

γ

τ

− + + −

+

′− + −

                 (2) 
式中 m20 为烟气换热器进口处的 LiBr 溶液总质

量流量，kg/s；x 为烟气换热器管程 LiBr 溶液中的水
蒸气的质量分数；c2 为烟气换热器出口处 LiBr 溶液
的比热容，kJ/kg·℃； T2 为 LiBr 溶液温度，℃；γ
为饱和水蒸气的汽化潜热，kJ/kg；c 为水的比热容，
kJ/kg·℃；L 为烟气换热器壳程长度，m；T20 为烟
气换热器 LiBr 溶液入口温度，℃；c2’为烟气换热
器进口处 LiBr 溶液的比热容，kJ/kg·℃。

壳管间换热：

0 2 20
1( )

2V
A T Tq K T
AL

+
= −                     (3)

式中 K 为烟气换热器壳管间的传热系数，W/
m2·K；管程溶液温度取其进出口是算术平均温差
（T2+T20）/2，℃。
3.1.3 方程简化求解

在烟气余热回收工艺中，避免低温腐蚀现象要
求合理控制换热器烟气出口温度，而不是沿壳程的
温度分布，换热器烟气出口温度的描述可简化为常
微分方程。在零初始条件下，通过对式 (1) 和式 (2)
的时间函数进行拉氏变换，假设烟气换热器中每一
根竖管中的汽化量相同，则每一竖管的吸热量相同，
每一根竖管出口干度相同（每一根竖管出口干度 x
为常数），烟气沿烟气流向方向温度成线性变化，
即 d2T1/dx2=0，得到关于烟气温度的一阶微分方程，
通过对比试验数据，分析化简并求解得到关于烟气
出口温度 T1 的动态学表达式：

图 3 换热器微元体示意图

3.1.2 微元方程

建立微元体动态数学方程。壳程：

2
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式中 1ρ 为烟气密度，kg/Nm3；c1 气比热容，
kJ/kg·℃；T1 为烟气温度，℃；A 为烟气换热器壳

程横截面积，m2； λ 为烟气的导热系数，W/m·K；
u1 气流速，m/s；A0 为烟气换热器管程表面积，m2；
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化简后的烟气换热器的动态数学模型如下：

1 10 203 2 3 2+ +
Fs G Hs IT T T

Bs Cs Ds E Bs Cs Ds E
+ +

= +
+ + + +

（5） 

通过对烟气换热器做微观能量分析，得到换热

器烟气出口温度 T1 与烟气进口温度 T10 和溴化锂溶
液进口温度 T20 有关。在 T10 和 T20 项对应的模型表
达式中各个系数 B、C、D、E、F、G、H 和 I 随着
系统参数 A、L、u1、m20、ρ1、c1、c2 和 c2’变化而
变化，即该换热器动态数学模型随着工艺参数和工
况的变化而变化。

表 1 模型参数表

3.2 壁温智能调控器模型的建立

新型烟气余热回收系统中壁温智能调控器的作
用是调节其中溴化锂溶液浓度，达到调节进入相变
下段烟气换热器中溴化锂水溶液温度的作用。溴化
锂溶液浓度是通过壁温智能调控器液位高度调节，
壁温智能调控器液位高度调节属于无自衡单容过程，
根据物料动态平衡关系可以写出：

21
d Hq q A

dt
∆

∆ −∆ =
                                        

(6)

由于出口是定频循环泵，即
2

0q∆ = ，拉氏变

换后得到：

1

( ) 1( ) =
( )

H sW s
Q s As

=                                              (7)

壁温智能调控器的横截面积 20.0314mA = 。
即壁温智能调控器液位调节过程的数学模型在 s 域
的具体表达式为：

1( ) =
0.0314

W s
s

=
                                          

 (8)

壁温调控器调节液位存在干扰，建立其干扰模
型。基于假设烟气的放热量全部用于溴化锂水溶液
中水的蒸发。

          
 (9)

10 1( )h K T T∆ = −                                           (10)

其中， 。

拉氏变换后得到：

10 1( )h K T T∆ = −                                              (11)

其中， 1( )=fG s K ， 2 ( )=fG s K  。

3.3 电动调节阀模型的建立

含硫烟气余热智能相变回收控制系统中执行器
是冷凝水流量电动调节阀。调节阀的流量特性是指
介质流过调节阀的相对流量与调节阀的相对开度之

间的关系，即 。典型的流量特性有直

线流量特性、对数流量特性、快开流量特性和抛物
线流量特性。该系统中调节阀属于对数流量快开流
量特性，通过实验辨识得到其二阶模型：

2

221.89 1( )=
1524.98 17048.03 20965.68F

sG s
s s

+
+ +

 (12)

3.4 液位 H对应溴化锂溶液温度 T20 模型

含硫烟气余热智能相变回收控制系统中壁温调
控器液位与其中溴化锂溶液浓度关系式如下：

0.012288
0.00852 0.0314

w
H

=
+

                                (13)
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式中通过实验辨识得到其一阶模型：

0.45695( )
1 57.816

G s
s

=
+

                                        (14)

饱和溴化锂溶液浓度与其温度一一对应，其模
型为：

3.4221( )
17.564 1

G s
s

=
+

                                        (15)

含硫烟气余热智能相变回收控制系统中温度变

送器和和液位变送器均为比例环节，其传递函数分
别为 H1(s)=1 和 H2(s)=1。
4  动态响应实验及系统辨识
4.1 实验台搭建

新型烟气余热回收系统主要设备有烟气换热器、
水蒸气 - 空气换热器、壁温智能调控器、电动调节阀、
循环泵、温度传感器、液位传感器和连接管道等相
关附属设备组成，具实物图如下图 4 所示。

注：1. 相变上段 2. 相变下段 3. 液位传感器 4. 壁温调控器 5. 锅炉 6. 循环泵 7. 烟气换热器 8. 电动调节阀

图 4 新型烟气余热回收系统实验台

4.2 动态模型参数辨识

通过换热器机理模型推导结果，随着工艺参数
和工况的变化，其模型随之变化。选择动态响应实
验一种工况条件（model 1）时域数据，基于系统辨
识理论和过程传递函数（process model）参数辨识方
法，即得到相变换热器动态数学模型具体结构及参
数如下：

1 11 20 12 10( ) ( )T G s T G s T= ⋅ + ⋅                  (16)

 
11

1 2 3

12
1 2 3

1( )
(1 )(1 )(1 )

1( )
(1 )(1 )(1 )

Tz sG s Kp
Tp s Tp s Tp s

Tz sG s Kp
Tp s Tp s Tp s

+ ⋅ = + ⋅ + ⋅ + ⋅
 + ⋅ =
 + ⋅ + ⋅ + ⋅

      (17)

根据机理模型结构辨识得到参数见表 2。

表 2 辨识模型参数表

4.3 模型验证

相变换热器动态数学模型随工艺参数和工况条
件的变化而变化，对模型式 (17) 的适用性做一验证，
改变动态响应实验中送风机频率和溴化锂水溶液循

环泵频率，即改变换热器壳程烟气流速 u1 和管程溴
化锂水溶液流量 m20，取动态响应实验其中四组工况
数据验证，对实验数据与对应辨识模型输出绘图比
较，结果如下图 5 所示： 

 

  Kp T z Tp1 T p2 Tp3 

model 1 
G11(s) 215.26 4 50.92 10000 10000 0.14767 

G12(s) -8.8184 28.863 8 727.3 2.2066 0.696 
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图 5 是实验输出数据与仿真模型输出结果，结
果表明：四种工况下动态模型输出结果和实验数据
的 最 大 相 对 误 差 分 别 为 0.29%、0.76%、0.32% 和
1.21%，其相对误差均不超过 ±1.5%，因此该动态
数学模型具有较高可信度。
5  相变下段温度 PID-P 控制器参数整定

新型烟气余热回收系统是通过控制电动调节阀
开度调节壁温智能调控器内溴化锂溶液浓度（饱和
溶液），进而调节进入相变下段烟气换热器的溴化

锂溶液温度，最终达到控制换热器烟气出口温度的
目的。

单回路控制系统是过程控制系统中最基本、最
简单和使用最广泛的控制方式。缺点在于难以适应
工艺参数关系比较复杂的控制系统，特别是难以满
足高精度的要求。为此，使用串级控制系统，其具
有两个以上检测变送单元或控制器，能够提高控制
质量。新型烟气余热回收系统烟气出口温度串级控
制框图如下图 6 所示。 
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（c）溴化锂循环泵频率 50Hz，送风机频率 50Hz               （d）溴化锂循环泵频率 40Hz，送风机频率 50Hz

 图 5 实验输出数据与仿真模型输出结果

（a）溴化锂循环泵频率 50Hz，送风机频率 30Hz            （b）溴化锂循环泵频率 50Hz，送风机频率 40Hz

T20电动调
节阀

壁温智能调
控器

温度变送器

-

e1(t) 温度控
制器

液位控
制器

液位变送器

-

e2(t) T1T1set

Q2 T10

相变下段烟
气换热器

H

主参数

副参数

饱和溴
化锂溶
液物性

图 6  相变下段烟气出口温度控制系统框图
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5.1 传统 PID-P 控制器整定方法

PID 控制器对于一般控制系统具有原理简单、
适应性好、鲁棒性强等特点。从整体上看，串级控
制系统的主回路是一个定值控制系统，要求主被控
变量有较高的控制精度副回路是为了提高主回路的
控制品质而引入的随动系统，要求副被控变量能够
快速、准确地跟踪主控制器的输出变化。串级控制
系统的整定方法有逐步逼近法、两步整定法、一步
整定法及最常用的经验试凑法。采用两步整定法整
定得到基于换热器 model 1 烟气出口温度串级 PID-P
控制器参数 kp、ki、kd 和 kp0 分别为 14、0.05、480
和 98，其 simulink 仿真模型及仿真结果如下图 7 所示，
单位阶跃响应性能指标参数如下表 3 所示。

图 7 是采用两步整定法整定得到 PID-P 控制器
单位阶跃响应曲线，表 3 是 model 1 在 PID-P 控制
器单位阶跃响应性能指标参数，分析得出以下结论：
PID-P 控制器单位阶跃响应超调量为 46%，上升时
间和调节时间相对较大，分别为 230s 和 433s，超调
过大，响应速度较慢且动态调节能力较差；稳态误
差为 0，说明系统有较好的稳态性能。同时传统的
两步整定法整定 PID-P 控制器参数需要耗费大量人
力资源。
5.2 改进粒子群算法优化 PID-P 控制器参数

1995 年意大利学者 Kennedy 和 Eberhart 首次提
出了粒子群优化算法 (Particle Swarm Optimization，
PSO)。PSO 是一种新型的仿生算法，PSO 因其需要
调节的参数少，具有逻辑简单且易于实现的优点，
因此越来越多地被应用于神经网络训练、参数优化
等领域。

通常 PSO 算法的数学描述为：设在一个 D 维空
间中，由 M 个粒子组成的种群 X=(x1，⋯，xi，⋯，
xD)， 其中第 i 个粒子位置为 xi =( xi1，xi2，⋯，xiD)T，
其速度为 Vi=(vi1，vi2，⋯，vid，⋯，viD)T。它的个体
极值为 pi=( pi1，pi2，⋯，piD)T，种群的全局极值为
pg=( pg1，pg2，⋯，pgD)T，按照追随当前最优粒子的原理，

粒子 x 将按式 (18)、式 (19) 改变自己的速度和位置。
 ( 1) ( ) ( )[ ( ) ( )] ( )[ ( ) ( )]ij ij 1 1j ij ij 2 2j gj ijv t wv t c r t p t x t c r t p t x t+ = + − + −

                    (18)
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 图 7 PID-P 控制器单位阶跃响应曲线

表 3 PID-P 控制器单位阶跃响应性能指标参数

( 1) ( ) ( )ij ij ijx t x t v t+ = +                                 (19)

 其中，j=1，2，⋯，D； i=1，2，⋯M；w 为惯
性权重因子，其值非负，值的大小影响整体寻优能力；
M 为种群规模；t 为当前进化代数；r1、r2 为分布于 [0，1]
之间的随机数；c1、c2 为加速常数，通常称为学习因子。

粒子群优化算法运用在数学模型随工况参数变
化的控制系统中，可有效代替传统人工整定 PID-P
控制器参数的繁琐过程，该算法可根据适应度函数
的辅助使得粒子在给定范围内朝个体最优及全局最
优自动搜索，直到满足设定的算法停止条件。基于
改进的 PSO 算法优化烟气出口温度 PID-P 控制器参
数的具体步骤如下：

Step1：定义 PSO 算法的参数：种群维度 D、
种 群 数 量 M、 迭 代 次 数 Maxiter、 最 小 适 应 度 值
Minfitness、惯性权重 w、学习因子 c1、c2 和 PID-P
控制器参数范围；

Step2： 初 始 化 种 群 中 粒 子 的 速 度 vij 和 位 置
xij；

Step3：计算每个粒子的适应度值 fSwarm，同时
计算出每个粒子的最优位置 pij 和整个种群的最优位
置 xgj；

Step4：根据式和式更新粒子的速度和位置，计
算适应度值；

Step5：如果达到最大迭代次数 Maxiter 或者适
应度值小于 Minfitness，算法停止，输出 PID-P 控制

 超调量σ
（%） 

上升时间 tr

（s） 
调节时间 ts

（s） 
稳态误

差 
ITAE 性能指

标 
ISTE 性能指

标 
IAE 性能指

标 
ISE 性能指

标 
model1 4 6 130 433 0 27489.05 1 0043.40 172.22 9 9.73 
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器参数，否则返回第 3 步。
改进线性粒子群优化算法的基本参数的取值：

种群数量 M 为 50；惯性因子 w 使用线性递减策略 

_ ( _ _ ) /w w start w start w end iter Maxiter= − − ，前期
较大，有较强的全局搜索能力，后期较小，有较强
的局部搜索能力，w_start 为 0.9，w_end 为 0.4；加
速系数 c1、c2 均为 2；算法停止准则为最大迭代步
数 Maxiter 取 100，且最小适应值 Minfitness 取 1。
适应度函数分别有常用的四种 PID 控制器性能指标
函数：

表 4 常用控制器性能指标函数

分别使用不同的性能指标函数，改变算法的目
标函数，应用改进线性 PSO 算法寻优 PID-P 控制器
参数，优化参数如表 5。

改进线性粒子群优化算法优化 PID-P 控制器参
数，其单位阶跃响应曲线如下图 8 所示，单位阶跃
响应曲线性能指标参数如下表 6 所示。

图 8 是不同目标函数条件下改进 PSO 算法寻
优 PID-P 控制器参数单位阶跃响应。结果表明：运
用改进线性 PSO 算法寻优 PID-P 控制器参数，不
同的性能指标函数，其动态调节性能有所不同，改
进线性 PSO 算法能够在给定较大范围内找到较优的
PID-P 控制器参数，同时动态性能相比于人工整定
大幅改进。

表 5 改进线性 PSO 算法优化 PID-P 参数

表 6 改进线性 PSO 算法优化 PID-P 控制器单位阶跃响应性能指标参数 

 图 8 改进线性 PSO 算法寻优 PID-P 参数单位阶跃响应

 Kp K i Kd Kp0 

model 1_ITAE 9 72.69 0.00 2 8113.10 400.00 

model 1_ISTE 1 559.99 0 .00 37066.76 400.00 

model 1_IAE 1192.19 0.00 2 9484.35 400.00 

model 1_ISE 2664.92 1.14 5 6273.19 400.00 

 

 超调量σ （%） 上升时间 tr（s） 调节时间 ts（s） 稳态误差 性能指标 

model 1_PSO_ITAE 2  8 3 105 0 1074.96 

model 1_PSO _ISTE 6 69 1 42 0  1 87.94 

model 1_PSO _IAE 5  5 1 130 0 29.16 

model 1_PSO _ISE 1 1 56 2 79 0 .01 13.03 

model 1_人工整定 46 1 30 4 33 0  —— 
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表 6 是改进线性粒子群优化算法优化 PID-P 控
制器参数，其单位阶跃响应曲线具体性能参数，结
果表明：4 种不同性能指标函数作为改进 PSO 算法
的目标函数，寻优 PID-P 控制器参数不同，性能
指标大小不同但其动态性能均优于传统人工整定
方法，相比于人工整定需要消耗的时间也大幅减

少，但同时单位阶跃响应均存在不同程度振荡。
适应度函数为时间乘以误差绝对值积分的性能指
标 ITAE= [36]，该指标在超调量、上升时间和调节时
间上均优于其他三种，使得系统既有一定快速性，
又有一定稳定性，同时该指标是一种具有很好工程
实用性和选择性的控制系统性能评价指标 [37]。
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图 9 不同性能指标下适应度值

 图 9 是四种不同目标函数条件下适应度值随迭
代次数的变化曲线，收敛速度是评价算法优劣的重
要指标之一，结果表明：IAE 性能指标函数条件下
算法只需 10 步收敛，收敛较快；ITAE 和 ISE 性能
指标函数条件下算法需要 31 步才能收敛；四种适应
度函数条件下算法均能收敛且收敛速度较快。
6  结论

本文建立了新型烟气余热回收系统动态数学模
型，研究了基于不同目标函数对粒子群算法整定新
型烟气余热回收系统相变下段温度串级 PID-P 控制
器参数的影响，得出以下结论：

（1）基于相变换热器几何模型和物理模型的基

本假设，取其微元体并建立了微元动态数学微分方
程；运用频域分析及拉氏变换方法，依据物理意义
对其简化，求解得到相变换热器三阶动态模型。

（2）运用时域数据，基于辨识理论得到其动态
数学模型具体参数，使用实验数据验证模型适用性，
所建立的动态数学模型能够准确反应烟气余热回收
工艺中相变换热器的运行特性，模型输出结果和实
验数据的相对误差均能够保持在 ±1.5% 以内；并对
相变换热器性能分析具有一定参考价值和指导意义。

（3）基于 ITAE 目标函数的改进线性 w 粒子群
优化算法能够有效快速的整定 PID-P 控制器参数，
超调量为 2%，上升时间为 83s，调节时间为 105s，
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相比于传统两步整定法具有更好地动态性能，对于
新型烟气余热回收系统形变下段壁温控制提供设计
依据。
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