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０　 引言

在全球气候变化的背景下ꎬ“碳中和”与“碳达

峰”已成为我国政府和各行各业的共同目标[１]ꎮ 随

着科技发展和社会经济水平的提高ꎬ各种动物房、
制药厂和洁净实验室等建筑数量日渐增多[２￣４]ꎬ这
些场所对空气质量要求较高ꎬ因此需要使用大量新

风ꎬ甚至采用全新风系统以满足对空气品质的高标

准需求ꎮ 医院空调系统中ꎬ一般新风负荷占空调负

荷的 ３０％ ~５０％ꎬ冬季甚至超过 ６０％[５]ꎬ导致空调能

耗急剧增加ꎮ 在上述场所采用热回收系统可以利

用排风中的冷量或者热量处理新风[６￣８]ꎬ节省处理

新风的能耗ꎬ达到降低碳排放和减少成本的目的ꎬ
特别是在夏热冬冷ꎬ室内外温差、焓差较大的地区ꎬ
热回收效果更加明显ꎮ

目前组合式空调箱广泛应用于各种中央空调

系统ꎬ具有灵活处理风量、功能齐全等优点ꎮ 为了

满足各场所送风温湿度、洁净度的要求ꎬ组合式空

调箱一般包括多种功能段:进风段、初效过滤段、表
冷段、加热段、加湿段、风机段、消声段、中效过滤段

和出风段ꎮ 由于医学实验室、高精度设备加工厂等

洁净场所不希望新风与排风互相掺混和接触ꎬ因此

无交叉污染风险且布置灵活的液体循环式热回收

方式受到青睐ꎬ液体循环式热回收系统大多利用水

或乙二醇等中间介质在新风盘管和排风盘管内循

环流动ꎬ近年作为组合式空调箱的热回收系统应用

越来越多ꎮ 文献[９]分析了医疗建筑中设置空气热

回收装置的必要性ꎬ指出制药厂更适合采用液体循

环热回收系统ꎬ约 １.４ ａ 便可收回投资成本ꎻ文献

[１０]建立了液体循环式热回收装置的集总参数模

型ꎬ并通过试验验证计算模型的可靠性ꎬ指出盘管

设计过程中应综合考虑热回收效率和阻力ꎻ文献

[１１]从工程适应性的角度提出了综合评价方法ꎬ并
基于产出投入比建立了液体循环式热回收系统的

数学模型ꎬ计算结果表明:北京比重庆的综合评价

指数更高ꎬ更适合采用液体循环式热回收系统ꎻ文
献[１２￣１３]在乙二醇热回收系统的基础上结合气候

条件提出了增加气流旁通装置、加大排风量等改进

措施ꎬ以提高热回收系统的经济性ꎮ
上述学者研究的内容都是两盘管液体循环式

热回收系统ꎬ设置新风盘管和排风盘管ꎬ仅能预冷

或预热新风ꎮ 在此基础上ꎬ根据组合式空调箱的

再热段ꎬ引入再热盘管ꎬ即形成包含预处理盘管、
再热盘管和排风盘管的三盘管液体循环式热回收

系统ꎬ不仅能节省新风预热量或预冷量ꎬ还可节省

新风除湿后的再热量ꎬ显著提高夏季高湿气候的

热回收能力ꎮ 文献[１４]使用温频法对比分析了三

盘管热回收系统、两盘管热回收系统和常规再热

系统的能耗ꎬ发现三盘管热回收系统相比其他 ２
个系统能量节约率分别为 ３０.４％和 ４６.６％ꎻ文献

[１５]从适用性和经济性角度分析了 ４ 种热回收方

式(预冷再热热管、常规乙二醇热回收、三盘管乙

二醇热回收以及预冷再热热管－乙二醇热回收)ꎬ
其中三盘管乙二醇热回收系统的热回收效果最

好ꎬ适用气候也更广ꎮ
然而ꎬ目前工程实践以及学术研究在探讨热回

收效率时ꎬ普遍采用静态热回收计算方法ꎮ 该方法

预先设定了热回收效率ꎬ未能充分考虑换热盘管在

不同工作条件下的换热性能差异ꎬ难以准确反映系

统实际的热回收效果ꎮ 本研究建立液体循环式热

回收系统动态计算模型ꎬ并根据室外气象参数进行

精细分区ꎬ通过编程模拟计算各盘管全天候、全工

况下的进出口参数ꎬ从而分析比较三盘管热回收和

两盘管热回收系统在节能效果上的差异ꎮ 该动态

计算模型的建立ꎬ不仅有助于更精确地评估组合式

空调箱热回收系统的性能ꎬ还为优化改造系统提供

了有力的理论依据ꎬ对推动节能减排、提高能源利

用效率具有重要意义ꎮ

１　 系统原理

１.１　 新风分区逻辑

室外新风状态点的差异导致空气处理过程多

样化ꎬ为确保处理效果ꎬ首要任务是对新风工况进

行细致的区域划分ꎮ 室外新风分区在焓湿图上的

体现如图 １ 所示ꎮ 由图 １ 可知ꎬ以送风状态点等含

湿量线为分界线ꎬ将室外新风分为左、右两部分ꎬ其
中左侧区域室外空气含湿量小于送风状态点含湿

量ꎬ无需进行除湿ꎮ 由于液体循环式热回收系统通

过气－液温差实现热交换ꎬ室外新风温度需要与回

风温度和送风温度保持一定温差ꎬ否则热回收系统

换热效果差ꎬ热回收效率低ꎬ导致小温差区域系统

回收的能量低于系统消耗的能量ꎬ故不能进行热回

收ꎮ 根据室外新风温度与回风、送风温度的温差大

小ꎬ可将图 １ 中送风状态点等含湿量左侧区域分为

下(Ａ 区)、中(Ｂ 区)、上(Ｃ 区)３ 部分ꎮ 右侧区域

(Ｄ 区)室外空气含湿量大于送风状态点含湿量ꎬ需
进行除湿ꎮ 综上ꎬＡ 区为低温区域ꎬＢ 区为不回收区

域ꎬＣ 区为高温区域ꎬＤ 区为高湿区域ꎮ
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图 １　 室外新风分区在焓湿图上的体现
Ｆｉｇ.１　 Ｒｅｐｒｅｓｅｎｔａｔｉｏｎ ｏｆ ｏｕｔｄｏｏｒ ａｉｒ ｚｏｎｉｎｇ ｏｎ

ｔｈｅ ｐｓｙｃｈｒｏｍｅｔｒｉｃ ｃｈａｒｔ

１.２　 系统工作原理

三盘管液体循环式热回收系统如图 ２ 所示ꎮ 由

图 ２ 可知ꎬ该系统包含预处理盘管、再热盘管、排风

盘管、表冷器、循环泵、三通阀、旁通阀、止回阀、加
热器、加湿器和风机等装置ꎮ 与两盘管热回收系统

相比ꎬ该系统将新风盘管拆分成预处理盘管和再热

盘管(盘管总排数不变)ꎬ将再热盘管放在表冷器与

加热器之间ꎬ同时增加了循环液体进出管路ꎮ
各气候区域对应的系统运行原理如下ꎮ
(１)Ａ 区ꎮ 由于室外新风温度较低ꎬ室内回风

温度相对较高ꎬ此时将回风引入排风盘管中ꎬ使其

热量传递给载冷剂ꎮ 经过循环泵的作用ꎬ高温载冷

剂输送至预处理盘管和再热盘管ꎬ对新风进行预热

和补热ꎮ 完成热量传递后ꎬ载冷剂的温度降低ꎬ随
后再次返回排风盘管ꎬ继续回收回风中的可用热

量ꎬ从而形成一个完整的热量循环过程ꎮ 通过这种

循环方式ꎬ系统能够有效减少新风加热所需的热

量ꎬ达到节能的目的ꎮ
(２)Ｃ 区ꎮ 当室外新风温度较高而湿度相对

较低时ꎬ此系统通过载冷剂在排风盘管中回收回

风中的冷量ꎮ 为了调节系统的工作状态ꎬ可以通

过调整三通阀控制载冷剂的流向ꎬ使载冷剂不经

过再热盘管ꎬ直接进入预处理盘管ꎬ将来自外界环

境中温度较高的新风预冷ꎮ 由于热回收的能量有

限ꎬ仅依靠预处理盘管可能无法将新风冷却至所

需的送风温度ꎬ因此系统会借助表冷器对它进行

进一步冷却ꎮ
(３)Ｄ 区ꎮ 当室外新风湿度较高时ꎬ载冷剂先

进入再热盘管ꎬ加热表冷器除湿后的低温空气ꎬ从
而有效减少了加热器的能量消耗ꎬ随后再进入预处

理盘管对新风预冷ꎮ 当再热负荷大于预冷负荷时ꎬ
系统主要回收回风中的热量以满足再热需求ꎻ当再

热负荷小于预冷负荷时ꎬ系统侧重于回收回风中的

冷量以增强预冷效果ꎮ 通过这种灵活的能量回收

方式ꎬ系统能够在高湿环境下实现能量的高效利

用ꎬ进一步优化空气处理过程ꎮ

图 ２　 三盘管液体循环式热回收系统示意图
Ｆｉｇ.２　 Ｓｃｈｅｍａｔｉｃ ｄｉａｇｒａｍ ｏｆ ｔｈｅ ｔｈｒｅｅ￣ｃｏｉｌ ｌｉｑｕｉｄ ｃｉｒｃｕｌａｔｉｏｎ ｈｅａｔ ｒｅｃｏｖｅｒｙ ｓｙｓｔｅｍ

　 　 表冷器中的冷水通过制冷系统的循环过程产

生ꎬ空气在表冷器表面掠过并与其内部的冷水进行

热交换ꎬ导致空气温度降低ꎬ同时空气中的水蒸气凝

结成水并排出ꎬ达到除湿效果ꎮ 旁通阀 １ 的作用是调

节载冷剂通过再热盘管的流量ꎬ确保经过处理后的空

气温度不会超过预设的送风温度阈值ꎬ从而防止空气
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过热ꎮ 当排风温度降低到回风露点以下时ꎬ空气中的

水蒸气凝结成霜ꎬ导致排风管路出现结霜现象ꎮ 旁通

阀 ２ 的作用是调节载冷剂经过排风盘管的流量ꎬ避免

结霜对系统正常运行造成负面影响ꎮ
在室外新风处于 Ａ 区和 Ｃ 区时ꎬ三盘管液体循

环式热回收系统的运行原理与两盘管系统基本相

似ꎬ主要依赖排风盘管进行热量或冷量的回收ꎮ 然

而ꎬ当室外新风处于 Ｄ 区时ꎬ三盘管热回收系统的

运行特性发生显著变化ꎮ 在高温高湿环境下ꎬ三盘

管系统的新风预冷量不仅受到排风盘管换热量的

影响ꎬ还会受到再热盘管再热量的影响ꎻ而在低温

高湿环境下ꎬ三盘管热回收系统则能有效弥补两盘

管系统不能回收该部分能量的不足ꎮ
基于三盘管热回收系统的工作原理ꎬ前述 Ａ、Ｂ、

Ｃ、Ｄ 四个区域的热回收处理过程如表 １ 所示ꎮ 表 １
中 Ｑ１、Ｑ２、Ｑ３ 分别为预处理盘管、再热盘管和排风

盘管的换热量ꎬＷꎮ
表 １　 各区空气处理过程

Ｔａｂｌｅ １　 Ａｉｒ ｔｒｅａｔｍｅｎｔ ｐｒｏｃｅｓｓ ｉｎ ｄｉｆｆｅｒｅｎｔ ａｒｅａｓ
区域划分 新风处理过程 热平衡方程

Ａ 预热－再热 Ｑ１＋Ｑ２ ＝Ｑ３

Ｂ 不回收区域

Ｃ 预冷－表冷 Ｑ１ ＝Ｑ３

Ｄ 预冷－表冷－再热 Ｑ１ ＝Ｑ２＋Ｑ３ 或 Ｑ１＋Ｑ３ ＝Ｑ２

２　 模型建立

２.１　 翅片换热管建模工具与方法

本研究基于热力学基本原理ꎬ构建液体循环

式热回收系统动态计算模型ꎬ同时借助 ＭＡＴＬＡＢ
软件和 ＣＯＯＬＰＲＯＰ 热物性库ꎬ分析计算不同温度

和湿度的新风的处理过程ꎬ并对系统进行性能

评估ꎮ
液体循环式热回收系统的核心部件为翅片换

热盘管ꎬ具体包含预处理盘管、再热盘管和排风盘

管ꎮ 本研究选择平直翅片圆管式换热器作为这些

盘管的代表进行建模分析ꎮ 目前建立换热盘管数

值计算模型的方法主要有集总参数法和分布参数

法ꎮ 虽然集总参数法精度较低ꎬ但换热盘管通常由

多排平行排列的翅片和管道组成ꎬ其结构具有一定

的重复性和规律性ꎮ 在实际工程中ꎬ往往更关心换

热盘管的整体性能ꎬ如换热量、进出口温度等ꎻ同
时ꎬ由于本研究需要对系统全年 ８ ７６０ 个工况进行

性能预测ꎬ对计算效率要求较高ꎬ故本研究选择集

总参数法建立平直翅片换热盘管的模型ꎮ 为简化

计算而不失精度ꎬ做出以下假设[１６]ꎮ

(１)假设流体在换热盘管内的流动和传热过程

主要沿管长方向进行ꎬ忽略在横截面上的流动和传

热差异ꎮ
(２)假设换热盘管在稳定工况下运行ꎬ即流入

和流出盘管的流体温度、流量等参数不随时间发生

变化ꎮ
(３)假设盘管内的换热主要通过对流和导热进

行ꎬ忽略辐射换热的影响ꎮ
(４)当空气与盘管表面达到热质交换平衡时ꎬ

假设对流热交换与质交换系数之比(Ｌｅｗｉｓ 数)为定

值且近似为 １ꎮ
(５)假设管外空气和管内液体完全反向流动

(即将盘管逆交叉流看作完全逆流)ꎮ
２.２　 翅片换热管的基本参数

液体侧换热量和空气侧换热量分别为

Ｑｗ ＝ ｃｐｗｍｗ(Ｔｗ２－Ｔｗ１)ꎬ
Ｑａ ＝ｍａ( ｉ１－ｉ２)ꎬ

式中:Ｑｗ、Ｑａ 分别为液体侧换热量和空气侧换热

量ꎬＷꎻｃｐｗ为液体的比热容ꎬＪ / (ｋｇ􀅰Ｋ)ꎻｍａ、ｍｗ 分别

为空气风量和液体流量ꎬｋｇ / ｓꎻＴｗ１、Ｔｗ２分别为液体

进出口温度ꎬＫꎻｉ１、ｉ２ 分别为被处理空气初状态点和

终状态点的焓ꎬＪ / ｋｇꎮ
换热扩大系数 ξ 表示因存在湿交换而增大了的

换热量ꎬ定义为[１７]

ξ＝
ｉ１－ｉ２

ｃｐａ(Ｔ１－Ｔ２)
ꎬ

式中:ｃｐａ为空气的比热容ꎬＪ / (ｋｇ􀅰Ｋ)ꎻＴ１、Ｔ２ 分别为

被处理空气初状态点和终状态点的干球温度ꎬＫꎮ
由于 ξ 的大小直接反映了凝结水析出的多少ꎬ因此

ξ 又称为析湿系数ꎮ 对于干工况ꎬξ＝ １ꎮ
Ｇｎｉｅｌｉｎｓｋｉ 公式[１８]为

Ｎｕｗ ＝
( ｆ / ８)(Ｒｅｗ－１ ０００)Ｐｒｗ

１＋１２.７ ( ｆ / ８) １ / ２(Ｐｒ２ / ３ｗ －１)
ꎬ

式中: ｆ 为摩擦因子ꎬｆ ＝ (０.７９ ｌｎ Ｒｅｗ－１.６４)
－２ꎻＲｅｗ、

Ｎｕｗ、Ｐｒｗ 分别为空气雷诺数、努塞尔数和普朗特数ꎬ
Ｒｅｗ ＝ νｗｄｉ / υｗ( ｖｗ 为液体流速ꎬｍ / ｓꎻｄｉ 为管内径ꎬ
ｍ)ꎻυｗ 为液体运动黏度ꎬｍ２ / ｓ)ꎮ 该式适用范围为:
２ ３００≤Ｒｅｗ≤５×１０６ꎬ ０.５≤Ｐｒｗ≤２ ０００ꎬ本研究所涉

及的换热管内液体流速一般为 ０.５~１.２ ｍ/ ｓꎬ满足此

适用范围[１９]ꎮ
液体侧换热系数

Ｋｗ ＝
Ｎｕｗλｗ

ｄｉ
ꎬ

式中:Ｋｗ 为液体侧换热系数ꎬＷ/ (ｍ２􀅰Ｋ)ꎻλｗ 为液

体导热系数ꎬＷ/ (ｍ􀅰Ｋ)ꎮ
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ＭｃＱｕｉｓｔｏｎ 和 Ｇｒａｙ 换热因子[２０]为

ｊ＝
ｊ４ 　 　 　 　 　 　 　 　 　 　 　 　 　 　 　 　 　 (Ｎ≥４)

ｊ４×０.９９１ ２.２４Ｒｅ－０.０９２ｄ
Ｎ
４

æ

è
ç

ö

ø
÷

－０.０３１
é

ë
êê

ù

û
úú

０.６０７(４－Ｎ)

(Ｎ<４)

ì

î

í

ïï

ïï

ꎬ

ｊ４ ＝ ０.１４Ｒｅ－０.３２８
ｄ

ｓｔ
ｓｌ

æ

è
ç

ö

ø
÷

－０.５０２ Ｓ
ｄ０

æ

è
ç

ö

ø
÷

０.０３１ ２

ꎬ

式中:ｊ 为换热因子ꎻ ｊ４ 为盘管管排数为 ４ 时的换热

因子ꎻ雷诺数 Ｒｅｄ ＝ ｗｍａｘ ｄ０ / υａ(ｗｍａｘ 为最窄面风速ꎬ
ｍ / ｓꎻｄ０ 为基管外径ꎬｍꎻυａ 为空气运动黏度ꎬｍ２ / ｓ)ꎻ
ｓｔ、ｓｌ 分别为垂直于空气流动方向管的间距和沿空

气流动方向管的间距ꎬｍꎻＳ 为翅片间距ꎬｍꎻＮ 为沿

气流方向管排数ꎮ
空气侧换热系数

Ｋａ ＝
ｊρａｗｍａｘｃｐａ

Ｐｒａ ２ / ３
ꎬ

式中:Ｋａ 为空气侧换热系数ꎬＷ/ (ｍ２􀅰Ｋ)ꎻρａ 为空气

密度ꎬｋｇ / ｍ３ꎻＰｒａ 为空气普朗特数ꎮ
翅片当量高度

ｈ′＝
ｄｂ

２
(ρ′－１)(１＋０.３５ ｌｎ ρ′)ꎬ

对于叉排管

ρ′＝ １.２７ρ １－０.３
ρ＝ ｓｔ / ｄｂ

式中:ｈ′为翅片当量高度ꎬｍꎻｄｂ 为翅片换热管外

径ꎬｍꎮ
翅片特性参数

ｍ＝
２Ｋａ

λ ｔδｆ
ꎬ

式中:ｍ 为肋片特性参数ꎬｍ－１ꎻλ ｔ 为管材导热系数ꎬ
Ｗ/ (ｍ􀅰Ｋ)ꎻδｆ 为翅片厚度ꎬｍꎮ

翅片效率

ηｆ ＝
ｔａｎｈ(ｍｈ′)

ｍｈ′
ꎮ

翅片表面总效率

ηｓ ＝
Ａ ｆηｆ＋Ａｂ

Ａ ｆ＋Ａｂ
ꎬ

式中ꎬ Ａ ｆ、Ａｂ 分别为翅片表面积和翅片间基管表面

积ꎬｍ２ꎮ
总换热系数计算公式为

１
Ｋ

＝ １
Ｋｗ

􀅰 Ａ
Ａ ｉ

＋Ｒｗｆ＋
δ
λ ｔ

􀅰 Ａ
Ａ ｉ

＋ｒｂ＋Ｒａｆ＋
１

Ｋａξηｓ
ꎬ

式中:Ｋ 为总换热系数ꎬＷ/ (ｍ２􀅰Ｋ)ꎻＡ、Ａ ｉ 分别为空

气侧和液体侧传热表面积ꎬｍ２ꎻδ 为管壁厚ꎬｍꎻＲｗｆ、
ｒｂ、 Ｒａｆ 分 别 为 污 垢 热 阻、 接 触 热 阻 和 导 热 热

阻ꎬ(ｍ２􀅰Ｋ) / Ｗꎮ
热平衡方程

Ｑａ ＝Ｑｗ ＝ＫＡΔＴꎬ

ΔＴ＝
(Ｔ１－Ｔｗ１)－(Ｔ２－Ｔｗ２)

ｌｏｇ
Ｔ１－Ｔｗ１

Ｔ２－Ｔｗ２

æ

è
ç

ö

ø
÷

ꎬ

式中ꎬΔＴ 为对数平均温差ꎬＫꎮ
２.３　 工况分析

空气流过冷却盘管有 ３ 种热力计算情况ꎬ分别

为干工况、湿工况和半干半湿工况ꎬ如图 ３ 所示ꎮ 空

气流过加热盘管的热力计算与干工况流程相反ꎬ但
过程相似ꎬ因此不再赘述ꎮ

图 ３　 盘管工况分类
Ｆｉｇ.３　 Ｃｌａｓｓｉｆｉｃａｔｉｏｎ ｏｆ ｃｏｉｌ ｃｏｎｄｉｔｉｏｎｓ

２.３.１　 干工况

当空气流过冷却盘管时ꎬ若盘管表面温度高于

空气的露点温度ꎬ则空气不会冷却至露点以下ꎬ因
此不会发生结露现象ꎮ 此时ꎬ冷却盘管仅与空气进

行显热交换ꎬ降低空气的温度而不改变其湿度ꎬ如
图 ３(ａ)所示ꎮ １ 点为被处理空气初状态点ꎬ２ 点为

空气经冷却盘管处理后的终状态点ꎮ

空气初、终状态含湿量不变ꎬ即
ｄ１ ＝ｄ２ꎬ

ηｓＫａＡ Ｔｍａ－Ｔｗａｌｌ ＝ＫｗＡ ｉ Ｔｍｗ－Ｔｗａｌｌ ꎬ
式中:ｄ１、ｄ２ 为空气状态点 １、２ 的含湿量ꎬｇ / ｋｇꎻＴｍａ、
Ｔｍｗ、Ｔｗａｌｌ分别为空气平均温度、液体平均温度和管

壁温度ꎬＫꎮ
该工况假设液体出口温度 Ｔｗ２ꎬ根据热平衡方
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程迭代求解ꎮ
２.３.２　 湿工况

当空气流过冷却盘管时ꎬ若盘管表面温度低于

空气的露点温度ꎬ空气中的水蒸气将在盘管表面凝

结ꎬ并伴随潜热的释放ꎬ此时ꎬ冷却盘管可以实现空

气温度和湿度的同步降低ꎮ ３ 点为 １ 点和 ２ 点连线

延长线与饱和湿度曲线的交点ꎬ即湿工况时理想条

件下空气的终状态点ꎬ如图 ３(ｂ)所示ꎮ
热交换效率

ε１ ＝
Ｔ１－Ｔ２

Ｔ１－Ｔｗ１
＝

１－ｅｘｐ －β(１－Ｃｒ)[ ]

１－Ｃｒｅｘｐ －β(１－Ｃｒ)[ ]
ꎬ

接触系数

ε２ ＝
Ｔ１－Ｔ２

Ｔ１－Ｔ３
＝ １－

Ｔ２－Ｔｓ２

Ｔ１－Ｔｓ１
＝ １－ｅｘｐ (－ＫａＡ) / ｍａｃｐａ[ ] ꎬ

式中:Ｔ１、Ｔ２、Ｔ３ 分别为图 ３(ｂ)中空气状态点的干球

温度ꎬＫꎻＴｓ１、Ｔｓ２为各点的湿球温度ꎬＫꎻＣｒ 为两流体

的水当量比ꎬＣｒ ＝ ξｍａｃｐａ / ｍｗｃｐｗꎻβ 为传热单元数ꎬ
β＝ＫＡ / ξｍａｃｐａꎮ

该工况假设空气终状态干球温度 Ｔ２ꎬ根据盘管

热交换效率计算值与假设值迭代求解ꎮ
２.３.３　 半干半湿工况

半干半湿工况指冷却盘管在热湿交换过程中ꎬ
其表面既存在干区(无凝结水生成)又存在湿区(有
凝结水生成)的工作状态ꎮ 此时假设盘管表面温度

等于该处管内液体温度ꎮ 由图 ３(ｃ)可知ꎬ起初ꎬ冷
却盘管入口表面温度高于空气的露点温度ꎬ仅发生

显热交换(１￣Ｏ 段)ꎻ随着冷却过程的进行ꎬ当其表面

温度低于空气初态的露点温度 ＴＬ 时ꎬ同时发生显热

和潜热交换(Ｏ￣２ 段)ꎮ
Ｏ 点表示当冷盘管表面温度等于初状态露点温

度时的空气状态ꎮ ３′点为 Ｏ 点和 ２ 点连线延长线与

饱和湿度曲线的交点ꎬ即半干半湿工况时理想条件

下空气的终状态点ꎮ ３′点的等湿线与 Ｏ、２ 点的等焓

线相交于 Ｏ′、２′点ꎬＯ′￣２′段为 Ｏ￣２ 段的等价干工况ꎬ
各状态点对应的计算公式为

ｄＯ′ ＝ｄ２′ ＝ｄ３′ꎬ
ｉＯ′ ＝ ｉＯꎬ
ｉ２′ ＝ ｉ２ꎬ

式中:ｄＯ′、ｄ２′、ｄ３′分别为图 ３( ｃ)中空气状态点的含

湿量ꎬｇ / ｋｇꎻｉＯ′、ｉＯ、ｉ２′、ｉ２ 分别为图 ３(ｃ)中空气状态

点的焓ꎬＪ / ｋｇꎮ
根据热力计算推导得[２１]

ｌｎ
Ｔ′２－Ｔｗ１

ＴＯ′－ＴＬ
×
ＴＯ－ＴＬ

Ｔ１－Ｔｗ２

é

ë
ê
ê

ù

û
ú
ú
＝ － １－γ( )

ＫＡ
ｍａｃｐａ

ꎬ

式中:γ 为干工况时两流体的水当量比ꎬγ ＝ ｍａｃｐａ /
ｍｗｃｐｗꎻＴ２′、ＴＯ、ＴＯ′分别为图 ３(ｃ)中空气状态点的干

球温度ꎬＫꎮ
该工况假设空气干湿分界线干球温度 ＴＯꎬ根据

空气分界线干球温度计算值与假设值迭代求解ꎮ
２.３.４　 工况判别方法

常用的工况判别方法有两种:ＡＳＨＲＡＥ 法和卡

尔波斯法ꎮ 二者本质上是相同的ꎬ考虑到国内的试

验方法及数据整理习惯ꎬ卡尔波斯法更为适用[２２]ꎮ
本研究采用卡尔波斯法定义各类工况ꎬ其计算公式为

Ｔａｂ ＝
ＴＬ－Ｔｗ２＋γＴ１＋Ｃ′ＴＬ

Ｃ′＋γ
ꎬ

Ｔａｂ≤Ｔ２ 　 　 　 干工况

Ｔ１>Ｔａｂ>Ｔ２ 半干半湿工况

Ｔａｂ≥Ｔ１ 湿工况

ì

î

í

ï
ï

ïï

ꎬ

式中:Ｔａｂ为盘管表面温度ꎬＫꎻＣ′为换热系数之比ꎬ
Ｃ′＝Ｋａｄ / ＫｗꎻＫａｄ为盘管干表面时的风侧换热系数ꎬ
Ｋａｄ ＝ＫａηｓꎬＷ/ (ｍ２􀅰Ｋ)ꎮ
２.４　 系统模型计算流程

单个换热盘管模型计算流程如图 ４ 所示ꎮ

图 ４　 单个换热盘管模型计算流程图
Ｆｉｇ.４　 Ｍｏｄｅｌ ｃａｌｃｕｌａｔｉｏｎ ｆｌｏｗｃｈａｒｔ ｏｆ ａ ｓｉｎｇｌｅ ｈｅａｔ ｅｘｃｈａｎｇｅｒ
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　 　 热回收系统的运作涉及旁通阀的调控ꎬ导致流

经各盘管的实际流量会根据处理需求发生相应变

化ꎬ然而这种变化难以在系统的数学模型中得到全

面体现ꎮ 本研究的核心目标是计算热回收系统的

节能量ꎬ因此ꎬ在构建模型的过程中ꎬ假定各盘管的

流量保持不变ꎬ仅对需要特定处理的盘管进行定换

热量处理ꎬ以确保模型计算的准确性和有效性ꎮ 在

模型计算中ꎬ需要对每个换热器盘管进行迭代计

算ꎬ直到各个盘管液体温度进出口一一对应ꎬ确保

系统各个部分之间的热平衡ꎬ得到最终计算结果ꎬ
如图 ５ 所示ꎮ

图 ５　 热回收系统的模型计算流程图
Ｆｉｇ.５　 Ｍｏｄｅｌ ｃａｌｃｕｌａｔｉｏｎ ｆｌｏｗｃｈａｒｔ ｏｆ ｔｈｅ ｈｅａｔ ｒｅｃｏｖｅｒｙ ｓｙｓｔｅｍ

２.５　 模型验证

将本研究所建立的单个换热盘管模型与文献

[１６]中的典型工况试验进行对比ꎬ如表 ２ 所示ꎮ １６

个对比数据中ꎬ模型计算结果与试验结果平均误差

为 ４.２０％ꎬ最大误差为 ７.４８％ꎬ验证了该程序在计算

过程中的准确性和可靠性ꎮ

表 ２　 试验和仿真结果对比
Ｔａｂｌｅ ２　 Ｃｏｍｐａｒｉｓｏｎ ｏｆ ｔｈｅ ｅｘｐｅｒｉｍｅｎｔａｌ ａｎｄ ｓｉｍｕｌａｔｉｏｎ ｒｅｓｕｌｔｓ

盘管 类型 结果
风量 /

(ｍ３􀅰ｈ－１)
水量 /

(ｋｇ􀅰ｈ－１)
进风干球
温度 / ℃

进风湿球
温度 / ℃

出风干球
温度 / ℃

出风湿球
温度 / ℃

进水
温度 / ℃

出水
温度 / ℃

换热量 /
ｋＷ

风
机
盘
管
１

供冷

试验结果

仿真结果

误差 / ％

１ ３０５.９５ １ ４２１ ２７.１７ １９.５７
１ ３０５.９５ １ ４２１ ２７.１７ １９.５７

１４.５９ １３.４５
１４.１４ １２.７４
３.０８ ５.２８

７.１０
７.１０

１２.０３
１２.１１
０.６７

７.９６
８.３６
５.０３

供热

试验结果

仿真结果

误差 / ％

１ ５１２.４８ １ ４３５ ２１.０４ １２.９４
１ ５１２.４８ １ ４３５ ２１.０４ １２.９４

４８.２０ ２２.０８
４５.６２ ２１.３５
５.３５ ３.３０

５９.９９
５９.９９

５１.９０
５２.３１
０.７９

１３.１１　
１２.５８　
４.０４

风
机
盘
管
２

供冷

试验结果

仿真结果

误差 / ％

９６６.８７ ９８４ ２７.１６ １９.５６
９６６.８７ ９８４ ２７.１６ １９.５６

１５.２８ １３.９０
１４.５７ １２.８６
４.６５ ７.４８

６.９９
６.９９

１１.９４
１２.１９
２.０９

５.５５
５.９６
７.３９

供热

试验结果

仿真结果

误差 / ％

１ ０７５.２０ ９６９ ２７.０３ １４.１４
１ ０７５.２０ ９６９ ２７.０３ １４.１４

４７.２６ ２２.６５
４４.０８ ２１.８０
６.７３ ３.７５

５８.８７
５８.８７

５１.７２
５１.２８
０.８５

８.９９
８.３９
６.６７
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３　 系统计算与分析

３.１　 案例设定

青岛温湿度箱线图如图 ６ 所示ꎬ青岛年最低气

温为－１１.３ ℃ꎬ最高气温为 ３６.６ ℃ꎬ以及年平均相对

湿度为 ６２％ꎮ 该地区的气候特点表现为冬冷夏热

且空气湿润ꎬ与三盘管液体循环式热回收系统的适

配性较高ꎮ 本研究拟选定系统应用于青岛某 ２４ ｈ
全天工作的全新风洁净场所ꎬ从而了解该系统在不

同工况下的表现ꎬ并探讨其适用性和优势ꎮ 设计参

数见表 ３ꎮ

图 ６　 青岛温湿度箱线图
Ｆｉｇ.６　 Ｂｏｘ ｐｌｏｔ ｏｆ ｔｅｍｐｅｒａｔｕｒｅ ａｎｄ ｈｕｍｉｄｉｔｙ ｉｎ Ｑｉｎｇｄａｏ

表 ３　 系统设计参数
Ｔａｂｌｅ ３　 Ｓｙｓｔｅｍ ｄｅｓｉｇｎ ｐａｒａｍｅｔｅｒｓ

新风风量 /
(ｍ３􀅰ｈ－１)

循环泵流量 /
(ｍ３􀅰ｈ－１)

室内干球
温度 / ℃

室内相对
湿度 / ％

送风干球
温度 / ℃

送风相对
湿度 / ％

表冷器处理后
空气干球温度 / ℃

表冷器处理后
空气相对湿度％

１０ ０００ ３.６ ２３ ５０ ２０ ５５ １１.４７ ９５

　 　 热回收载冷剂通常根据最低温度选择一定浓

度的乙二醇溶液或水ꎮ 乙二醇溶液凝固点与其质

量分数之间的关系如表 ４ 所示[２３]ꎬ本研究选用质量
分数为 ３０％的乙二醇溶液作为载冷剂ꎮ

表 ４　 乙二醇溶液凝固点与质量分数对照表
Ｔａｂｌｅ ４　 Ｃｏｍｐａｒｉｓｏｎ ｔａｂｌｅ ｏｆ ｆｒｅｅｚｉｎｇ ｐｏｉｎｔ ａｎｄ ｍａｓｓ ｆｒａｃｔｉｏｎ

ｏｆ ｅｔｈｙｌｅｎｅ ｇｌｙｃｏｌ ａｑｕｅｏｕｓ ｓｏｌｕｔｉｏｎ
质量分数 / ％ 凝固点 / ℃ 质量分数 / ％ 凝固点 / ℃

１０ －３.２ ２５ －１０.７
１５ －５.４ ３０ －１４.１
２０ －７.８ ３５ －１７.９

　 　 在图 ２ 所示系统中ꎬ涉及的电耗设备主要包括

表冷器所处制冷系统中的压缩机、电加热器、加湿

器、风机和泵ꎮ 其中ꎬ加湿器功耗在不同热回收系

统中功耗相同ꎬ因此本研究的对比分析中不予考虑ꎮ
压缩机和加热器功耗计算公式为

Ｗｃ ＝ηｃＱｃꎬ
Ｗｈ ＝ηｈＱｈꎬ

式中:Ｗｃ、Ｗｈ 分别为压缩机、加热器功耗ꎬＷꎻＱｃ、Ｑｈ

分别为空气处理过程所需冷却负荷、所需加热负
荷ꎬＷꎻηｃ 为制冷性能系数ꎬ取 ３ꎻηｈ 为电热转化效

率ꎬ取 ０.９ꎮ
由于系统中盘管数量、管路长度不同ꎬ使得水路

阻力和空气流动阻力不同ꎬ因此不同热回收系统、不
同区域中风机和泵的功耗也会不同ꎮ 各系统相应的

风机与泵功耗具体数值如表 ５ 所示ꎬ计算公式为

Ｗｆ ＝
ＧａΔｐ

３ ６００ηｆ
ꎬ

Ｗｐ ＝
ＧｗＨｐ

３ ６００ηｐ
ꎬ

式中:Ｗｆ、Ｗｐ 分别为风机、水泵电耗ꎬＷꎻＧａ、Ｇｗ 分

别为风量、泵流量ꎬｍ３ / ｈꎻΔｐ 为空气压降ꎬＰａꎻＨｐ 为

泵压头ꎬＰａꎻηｆ、ηｐ 分别为风机效率和泵效率ꎮ
表 ５　 系统风机与泵功率

Ｔａｂｌｅ ５　 Ｓｙｓｔｅｍ ｆａｎ ａｎｄ ｐｕｍｐ ｐｏｗｅｒ
回收系统

名称
工况

送风风机
功耗 / ｋＷ

排风风机
功耗 / ｋＷ

泵功耗 /
ｋＷ

总功耗 /
ｋＷ

无热 １.５０ ０.６０ ０　 ２.１０
两盘管热

回收系统

运行　
不运行

２.３０
２.３０

１.４０
１.４０

０.２６
０　

３.９６
３.７０

三盘管热

回收系统

运行　
不运行

２.３０
２.３０

１.４０
１.４０

０.３３
０　

４.０３
３.７０

３.２　 单工况对比分析

在高温高湿工况下ꎬ三盘管液体循环式热回收

系统与两盘管系统都可以进行热回收ꎬ且二者空气

处理流程差异较大ꎮ 考虑到青岛地区夏季高温气

候中ꎬ室外温度达到 ３２ ℃的小时数较多ꎬ其对应的

最高湿度为 ７８％ꎬ因此以该工况的模型计算结果为

例(如表 ６、图 ７ 所示)ꎬ对比分析 ２ 个系统和无热回

收系统的差异ꎮ
表 ６　 空气状态点参数

Ｔａｂｌｅ ６　 Ｐａｒａｍｅｔｅｒｓ ｏｆ ａｉｒ ｓｔａｔｅ ｐｏｉｎｔｓ

参数　 状态
点

干球
温度 / ℃

相对
湿度％

含湿量 /
(ｇ􀅰ｋｇ－１)

比焓 /
(ｋＪ􀅰ｋｇ－１)

室外新风 Ｅ ３２.００ ７８.００ ２３.７６ ９３.００
预处理盘管出风 Ｆ ２５.５４ ９９.３２ ２０.７０ ７８.４１
新风盘管出风 Ｆ′ ２７.３３ ９９.６０ ２３.１７ ８６.５８
表冷器出风 Ｍ １１.４７ ９５.００ ８.０３ ３１.７９
再热盘管出风 Ｎ １９.３８ ９９.３２ ８.０３ ３９.８６
送风 Ｐ ２０.００ ５５.００ ８.０３ ４０.５０
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图 ７　 空气处理过程在焓湿图上的体现
Ｆｉｇ.７　 Ｒｅｐｒｅｓｅｎｔａｔｉｏｎ ｏｆ ａｉｒ ｔｒｅａｔｍｅｎｔ ｐｒｏｃｅｓｓ ｏｎ

ｔｈｅ ｐｓｙｃｈｒｏｍｅｔｒｉｃ ｃｈａｒｔ

　 　 由图 ７ 可知ꎬ对于无热回收系统ꎬ室外新风经过

表冷器除湿(Ｅ￣Ｍ 段)ꎬ后经加热器加热到送风温度

(Ｍ￣Ｐ 段)ꎻ对于两盘管乙二醇热回收系统ꎬ室外新

风先经过新风盘管预冷(Ｅ￣Ｆ′段)ꎬ然后经过表冷器

除湿(Ｆ′￣Ｍ 段)ꎬ再经加热器加热到送风温度(Ｍ￣Ｐ

段)ꎻ对于三盘管乙二醇热回收系统ꎬ室外新风先经

过预处理盘管预冷(Ｅ￣Ｆ 段)ꎬ然后经过表冷器除湿

(Ｆ￣Ｍ 段)ꎬ再经再热盘管加热(Ｍ￣Ｎ 段)ꎬ最后经加

热器加热到送风温度(Ｎ￣Ｐ 段)ꎮ
根据计算得到不同系统的单工况空气处理所

需负荷ꎬ如表 ７ 所示ꎮ 该工况下ꎬ两盘管热回收系

统、三盘管热回收系统的节能率分别为 ９. １７％、
３２.４１％ꎬ而三盘管热回收系统较两盘管热回收系统

的节能率为 ２５.５８％ꎮ 三盘管热回收系统具有显著

的优越性ꎮ
表 ７　 单工况空气处理所需负荷

Ｔａｂｌｅ ７　 Ｌｏａｄ ｒｅｑｕｉｒｅｄ ｆｏｒ ｓｉｎｇｌｅ￣ｃｏｎｄｉｔｉｏｎ ａｉｒ ｔｒｅａｔｍｅｎｔ
ｐｒｏｃｅｓｓ 单位:ｋＷ

　 　 系统类型
节省冷
却负荷

节省加
热负荷

所需冷
却负荷

所需加
热负荷

所需总
负荷

无热回收系统 ０ ０ ２０４.０３ ２９.０４ ２３３.０７
两盘管热回收系统 ２１.３８ ０ １８２.６５ ２９.０４ ２１１.６９
三盘管热回收系统 ４８.６２ ２６.９２ １５５.４２ ２.１２ １５７.５４

３.３　 不同区域工况对比分析

为分析不同区域工况的热回收效果ꎬ将全年按

区域划分进行热回收ꎬ结果如表 ８ 所示ꎮ
表 ８　 不同系统不同区域节能对比分析

Ｔａｂｌｅ ８　 Ｃｏｍｐａｒａｔｉｖｅ ａｎａｌｙｓｉｓ ｏｆ ｅｎｅｒｇｙ￣ｓａｖｉｎｇ ｉｎ ｄｉｆｆｅｒｅｎｔ ｒｅｇｉｏｎｓ ｏｆ ｄｉｆｆｅｒｅｎｔ ｓｙｓｔｅｍｓ

分区 系统类型
热回收
时间 / ｈ

平均干球
温度 / ℃

平均相对
湿度 / ％

总节省冷却
负荷 / (ｋＷ􀅰ｈ)

总节省加热
负荷 / (ｋＷ􀅰ｈ)

平均每小时
回收能量 / ｋＷ

Ａ 区
两盘管 ４ ９１９ ５.９２ ６２.８３ ０ １５１ ８２３.４５ ３０.８６
三盘管 ４ ９０９ ５.８９ ６２.８７ ０ １５１ ７８２.８５ ３０.９２

Ｃ 区
两盘管 ６７ ２６.１９ ３３.７３ ４２６.１１ ０ ６.３６
三盘管 ５６ ２６.３９ ３３.３８ ３５５.９２ ０ ６.００

Ｄ 区
两盘管 １ ４８２ ２８.３３ ６４.９７ １５ ８３０.９０ ０ １０.６８
三盘管 ３ ４０４ ２４.００ ７１.８４ ６４ ００１.３９ ７６ ３９２.０９ ４１.２４

　 　 三盘管乙二醇热回收系统中ꎬＤ 区表现尤为突

出ꎬ平均每小时回收能量最多ꎬ热回收效果最佳ꎮ 这

是因为 Ｄ 区不仅有效减少了新风除湿过程中所需的

冷量ꎬ还进一步节省了除湿后所需的加热量ꎬ实现了

能量的高效利用ꎮ 相比之下ꎬＣ 区仅能节省预冷量ꎬ
且其最高气温仅为 ２８.１ ℃ꎬ换热温差较小ꎬ故热回收

效果较差ꎬ平均每小时回收能量仅为 Ｄ 区的 １４.５４％ꎮ
此外ꎬ由于冬季气候严寒ꎬＡ 区温度较低ꎬ使得换热温

差较大ꎬ因此ꎬＡ 区的热回收效果同样显著ꎮ
两盘管乙二醇热回收系统中各区域的热回收

效果主要由换热温差决定ꎮ 但在 Ｃ 区ꎬ尽管两盘管

系统平均换热温差略低于三盘管系统ꎮ 其热回收

效果却略优ꎮ 其原因是两盘管系统中新风盘管的

排数是三盘管系统预处理盘管和再热盘管的盘数

之和ꎬ盘管排数越多ꎬ预冷能力越大ꎮ 同时ꎬ两盘管

系统不仅不能处理无法满足系统能耗需求的工况

点ꎬ也不能处理低温潮湿工况点ꎬ而青岛气候湿润ꎬ
因此其 Ｄ 区可回收工况大大减少ꎮ

对低湿工况点ꎬ即 Ａ、Ｃ 区ꎬ三盘管和两盘管热

回收系统无明显差异ꎻ对高湿工况点ꎬ即 Ｄ 区ꎬ三盘

管热回收系统每小时回收量是两盘管热回收系统

的 ３.８６ 倍ꎮ
３.４　 全年工况对比分析

三盘管热回收系统和两盘管热回收系统在一

年中每个月的能量回收情况如图 ８ 所示ꎮ
　 　 从图 ８ 中可以明显看出ꎬ三盘管热回收系统在

全年范围内表现出了更加稳定的节能效果ꎮ 这种

稳定性能表明ꎬ三盘管系统在大部分环境条件下都

能有效地回收和利用冷热能ꎬ从而显著减少能源消

耗ꎮ 相比之下ꎬ两盘管热回收系统在 ６—９ 月的节能

效果并不理想ꎬ只能节省小部分冷却负荷ꎬ而无法

节省加热负荷ꎮ 同时ꎬ两种系统冷却负荷的节约量
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与图 ６ 中空气湿度变化趋势呈现出一致性ꎬ均呈倒

“Ｖ”型ꎮ 这验证了冷却负荷的节约量受到空气湿度

的影响ꎬ随着湿度的增加ꎬ冷却负荷的节约量也相

应增加ꎮ

图 ８　 系统全年能量回收分析图
Ｆｉｇ.８　 Ａｎｎｕａｌ ａｎａｌｙｓｉｓ ｃｈａｒｔ ｏｆ ｓｙｓｔｅｍ ｅｎｅｒｇｙ ｒｅｃｏｖｅｒｙ

　 　 在处理全年 ８ ７６０ ｈ 空气工况时ꎬ不同热回收

系统的能耗如表 ９ 所示ꎮ 由表 ９ 可以看出ꎬ热回收

系统的引入显著降低了系统总能耗ꎮ 在无热回收

系统中ꎬ系统总能耗为 ６１４ ４５２.１３ ｋＷ􀅰ｈꎬ其中加

热器和压缩机功耗占据主要部分ꎮ 而采用两盘管

热回收系统后ꎬ虽然泵与风机功耗有所增加ꎬ但系

统总能耗降低至 ４５６ ０３８.０９ ｋＷ􀅰ｈꎬ相较于无热回

收系统节省了约 ２５.７８％ꎮ 进一步地ꎬ当采用三盘

管 热 回 收 系 统 时ꎬ 系 统 总 能 耗 降 低 至

３５６ ２５６.４２ ｋＷ􀅰ｈꎬ相较于无热回收系统节省了约

４２.０２％ꎬ相 较 于 两 盘 管 热 回 收 系 统 节 省 了 约

２１.８８％ꎮ
表 ９　 不同系统全年能耗分析

Ｔａｂｌｅ ９　 Ａｎｎｕａｌ ｅｎｅｒｇｙ ｃｏｎｓｕｍｐｔｉｏｎ ａｎａｌｙｓｉｓ ｏｆｄｉｆｆｅｒｅｎｔ ｓｙｓｔｅｍｓ 单位:ｋＷ􀅰ｈ

　 回收系统类型
空气处理所需

加热负荷
加热器功耗

空气处理所需
冷却负荷

压缩机功耗 泵与风机功耗 总能耗

无热回收 ４１５ １１４.４７ ４６１ ２３８.３０ ４０４ ４５３.５０ １３４ ８１７.８３ １８ ３９６.００ ６１４ ４５２.１３
两盘管热回收 ２６３ ２９１.０２ ２９２ ５４５.５８ ３８８ １９６.４９ １２９ ３９８.８３ ３４ ０９３.６８ ４５６ ０３８.０９
三盘管热回收 １８６ ９３９.５３ ２０７ ７１０.５９ ３４０ １１６.１９ １１３ ３７２.０６ ３５ １７３.７７ ３５６ ２５６.４２

４　 结论

本研究构建液体循环式热回收系统的动态仿

真模型ꎬ建立基于多参数耦合的全工况划分逻辑体

系ꎬ实现系统多工况模式切换ꎮ 以青岛地区全新风

系统为例ꎬ深入分析了三盘管和两盘管热回收系统

在不同工况下的热回收效果ꎬ并与无热回收系统进

行了比较ꎮ
在低湿工况下ꎬ三盘管与两盘管热回收系统的

表现相近ꎬ随着换热温差的增大ꎬ两种系统的热回

收效果均呈现出增强的趋势ꎻ在高湿工况下ꎬ三盘

管热回收系统相较于两盘管系统展现出显著优势ꎬ
其每小时热回收量是两盘管热回收系统的 ３.８６ 倍ꎬ
凸显了三盘管系统在处理高湿空气时的高效性ꎮ

从全年能耗角度来看ꎬ相较于无热回收系统ꎬ
两盘管热回收系统可实现约 ２５.７８％的年节能率ꎬ三

盘管热回收系统则能达到约 ４２.０２％的年节能率ꎮ
同时ꎬ三盘管热回收系统在全年内的热回收效果更

为稳定ꎬ显示出其在不同气候条件下的优越性和可

靠性ꎮ
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