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空调系统冷水大温差运行特性分析

许新明 , 陈诒春 , 刘　莹 , 郑贤德
( 华中理工大学 动力系制冷教研室 , 湖北 武汉 430074 )

[摘要 ] 本文通过对空调系统冷水大温差运行时制冷系统的能耗及有效能进行计算分析 ,并与名义工况下空

调系统相比较 ; 同时 ,分析了冷水泵的能耗 ,提出了节能运行的最佳冷水出口温度及进出口温差。为国内空

调系统的设计以及最佳运行提供参考。
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Performance Analysis of Chilled Water Large Temperature

Difference Operation For Air-conditioning system
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( Ref rig era tion Labo rato ry , HuaZhong Univ er sity o f Science& Techno log y, HuBei, China 510640)

Abstract: The ar ticle focuses on ca lcula ting and analy zing the ener gy consumption and exerg y in an air-

conditioning system o f lar ge tempe ratur e diffe rence operation. Compa red with th e standard air-conditioning

sy stem, the optima l tempera ture of chilled wa ter supply and tempe ratur e differ ence can be deduced from the

point of v iew o f saving energ y. A t the same time, the energ y consumption of the chilled w ate r pump and the

char acteristics of the ener gy sav ing ar e analy zed and giv e a good r eference to the optima l opera tion and

design o f the air-conditioning sy stem in our country .
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1　引 言

　　在空调系统 运行 , 水和 却水 配用

电量一般占系统总耗电量的 25%左右 ; 因此 , 通过

降低冷水和冷却水的输配用电量降低空调系统的能

耗是节约能源的一个重要途径。 空调系统的能耗主

要包括冷水机组和输配水泵的能耗 , 二者与运行工

况密切相关 ; 因此 ,调节运行工况 (冷凝温度和蒸发

温度 ) ,改变冷水和冷却水温度可以达到节能降耗的

目的。 空调系统大温差运行就是通过改变冷水和冷

却水的运行参数 ,减少输配水泵的能耗 ,弥补因大温

差引起的冷水机组能耗的增加而实现节能的。

大温差运行是针对冷水机组名义工况下的运行

条件 (冷水温度为 7℃ /12℃ , 冷却水温度为 35℃ /

30℃ , 温差均为 5℃ ) , 通过改变运行参数 , 减小水

流量 , 增大冷水进出口温差 (一般采用 6～ 10℃ )和

冷却水进出口温差 (一般采用 6～ 8℃ )而提出来的 ;

在实际运行中 , 我们把冷水进出口温差和冷却水进

出口温差二者或其中之一大于名义工况给定温差的

运行 ,称为大温差运行。其中 ,冷水大温差运行所带

给整个空调系统的影响是造成其运行特性变化的关

键。

本文主要分析空调系统在采用冷水大温差运行

时 , 其冷水出口温度和进出口温差变化引起的冷水

机组的单位质量制冷量能耗变化、 单位质量有效能

损失变化以及冷水输配水泵的单位质量能耗变化规

律 ; 寻找系统节能的最佳冷水出口温度和进出口温

差。为国内空调系统设计以及实现最佳运行提供参

考。

2　大温差冷水管线布置

　　众所周知设计过程往往赋予空调系统具有名义
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工况下的工作能力 ,可是在实际运行中 ,全年大部分

时间是处于非设计工况运行 , 且运行时间内冷水温

差很小 , 有时仅为 0. 5～ 1. 0℃ , 即在小温差大流量

情况下工作 ,必然造成冷水泵能量的大量损耗。采用

冷水大温差运行 ,因其冷水特性为小流量大温差 ,降

低了冷水泵输送能耗 , 容易满足部分负荷运行的特

性 ,实现系统节能运行。同时 ,为了确保系统运行平

稳 ,保证大温差的实现 ,冷水系统一般采用二级泵系

统 ,实现冷源侧定流量 ,负荷侧变流量控制。系统流

程如图 1所示。

冷源侧、负荷侧按大温差运行时要求的流量、扬

程等选择水泵。负荷侧则采用多台水泵并联 ,便于进

行冷水流量调节。一般情况下 ,冷源侧采用定流量保

证冷水机组运行稳定 ,控制冷水出口温度的恒定 ;负

荷侧变流量控制有利于大温差的实现和随热负荷变

化的调整。

1—压缩机　 2—蒸发器　 3—节流阀　 4—冷凝器　 5—冷源侧水泵　 6—负荷侧水泵
7—热负荷　 8—截止阀　 two—冷水出口温度　 twi—冷水回水温度　 t0—蒸发温度

图 1　冷水管线布置图

3　大温差运行特性分析

3. 1　冷水机组蒸发温度变化的特性及其影响

由冷水放热系数 Tw与流速 v的关系 (Tw =

B f v
0. 8
/di

0. 2
)
[3 ]
可知 , 空调系统处于大温差运行时 ,

冷水进出口温差△ tw增大 ,水流量减少 ,流速降低 ,

冷水放热系数减小。

若蒸发器传递相同的热量 Q , 且传热面积 F维

持不变。从传热学基本公式 Q= KFθm可知 , 总传

热系数 K的减小必将引起流体对数平均温差θm增

大 , 而θm又与蒸发温度 t0、 冷水出口温度 two 、 冷

水进出口温差 △ tw密切相关。

对于冷水壳管式蒸发器 , 在冷水进出口温差改

变的情况下 ,制冷剂热阻、管壁热阻、污垢热阻基本

不变 ,主要改变是冷水侧热阻 ;这一热阻一般占整个

蒸发器热阻的 37. 5%左右 [4 ]。

因此 , 以冷水机组名义工况时的制冷量和蒸发

温度 ( 5℃ )为基准 ,在换热面积保持不变的情况下 ,

通过冷水放热系数与流速的关系、 总传热系数与流

体对数平均温差的关系、 蒸发器的总传热热阻与冷

水侧热阻的关系以及壳管式蒸发器中对数平均温差

的表达式 , 可推得冷水出口温度 two 、 进出口温差

△ tw与制冷剂蒸发温度的关系为:

　　　 ln (△ tw / ( two - t0 ) + 1)

　　　 = △ tw /( 2. 5+ 0. 4139△ tw
0. 8
) ( 1)

式中　 t0——大温差工况时制冷剂蒸发温度 (℃ ) ,

　　　 two ——冷水出口温度 (℃ ) ;

　　　△ tw ——冷水进出口温差 (℃ )。

由式 ( 1)知: 在冷水出口温度恒定时 , 制冷剂

蒸发温度随冷水进出口温差的增大而提高 , 或随其

减小而降低。

在冷水进出口温差恒定时 , 制冷剂蒸发温度随
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冷水出口温度的上升而提高 , 或随其降低而降低。

因此 ,对于大温差运行工况 ,与名义工况条件相

比 ,虽然冷水进出口温差增大 ,但由于冷水进口温度

降低 , 导致制冷剂蒸发温度降低 ; 冷水机组能耗增

加 , 效率下降。

3. 2　冷水机组单位质量制冷量能耗、单位质量有效

能损失分析

冷水大温差工况运行与名义工况运行的差异在

于冷水流量减小 , 出口温度降低 , 进出口温差增大 ,

制冷剂蒸发温度降低。随着冷水出口温度降低和进

出口温差的增大 ,冷水机组不可逆损失必然增大 ,有

效能损失增加 ;同时 ,冷水机组单位质量制冷量能耗

增大 ,制冷效率降低。在实际运行中 ,除考虑冷水机

组的效率和有效能损失外 , 还应以节省运行费用作

为优化目标 ,实现系统的节能运行。从节能的角度出

发 ,以空调系统总的能耗作为目标函数 ,以冷水机组

有效能损失 (包括蒸发器、压缩机、冷凝器、节流机

构 )的增加 (冷水大温差工况运行与名义工况运行时

冷水机组有效能损失之差 ) 和冷水机组单位质量制

冷量能耗的增加为约束条件 , 分析制冷系统能耗的

变化 ;对目标函数进行优化 ,实现空调系统的优化控

制和节能运行。

冷水机组制冷压缩循环对比见图 2,图中: 制冷

工质 R22,压缩机效率Zc = 62% ,冷凝温度 40℃ ,过

冷度 5℃ , 过热度 15℃ , 工作环境温度 35℃ , 冷水

温度取冷水进出口温度平均值。

图 2　制冷循环压焓图

1— 2— 3— 4— 1 为名义工况时的制冷循环 , 蒸

发温度为 5℃。

1′— 2′— 3— 4′— 1′为冷水大温差工况时的制冷

循环 , 蒸发温度低于 5℃ , 单位功耗增大 , 制冷效率

降低。

冷水机组单位质量制冷量能耗计算:

　　　 I = W 0 /Q0

= [ (h2 - h1 ) /Zc ] / (h1 - h4 ) ( 2)

式中　 I —— 单位质量制冷量能耗 ( kW /kW );

　　　 h ——状态点的焓值 ( k J/kg ) ;

　　　 W 0——单位理论功 ( k J /kg ) ;

　　　 Q0—— 单位质量制冷量 ( k J/kg )。

冷水机组单位质量有效能损失计算:

　　　 E = h - ha - T× ( S - Sa ) ( 3)

式中　 E ——单位质量有效能损失 ( k J /kg ) ;

　　　 S——状态点的熵值 ( k J/kgK) ;

　　　 T——环境温度 ( K)。

根据公式 ( 1)、 ( 2)、 ( 3) 以及相应热力参数和

外界条件 , 通过计算机编程计算 ; 然后将其结果作

图 , 见图 3、 图 4。

图 3　单位质量制冷量能耗图

图 4　单位质量有效能损失图
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　　图 3、图 4中斜线分别表示冷水大温差工况时单

位质量制冷量能耗和单位质量有效能损失随冷水出

口温度和进出口温差变化的规律 , 水平线表示名义

工况 (冷水温度 7 /12℃ ,温差 5℃ )时冷水机组的单

位质量制冷量能耗和单位质量有效能损失。以上性

能曲线分析:

( 1)冷水机组在冷水进出口温差相同时 ,随着冷

水出口温度的降低 ,单位质量制冷量能耗增加 ;制冷

效率相应有所降低。在冷水出口温度相同时 ,随着冷

水进出口温差的增大 , 冷水机组的单位质量制冷量

的能耗降低 ,但均比名义工况下的能耗大 ;只有在冷

水出口温度接近于 7℃时 , 才能与名义工况下冷水

机组的单位质量制冷量能耗相平衡。

( 2)冷水机组在冷水进出口温差相同时 ,随着冷

水出口温度的降低 ,单位质量有效能损失增加 ;在冷

水出口温度相同时 ,随着冷水进出口温差的增大 ,单

位质量有效能损失呈明显上升。 在冷水出口温度小

于 7℃时 , 冷水机组单位质量有效能损失明显比名

义工况下单位质量有效能损失大。

可见 ,当空调系统采用冷水大温差运行时 ,由于

冷水机组单位质量制冷量的能耗增加 , 不可逆损失

加大 ,要想节能 ,必然是以牺牲冷水机组的效率为代

价。但是 ,系统可以通过冷水输配水泵能耗的降低而

达到节能的目的。所以有必要分析冷水大温差运行

时冷水泵的能耗情况 , 只有冷水泵的能耗减少大于

冷水机组的能耗增加 ,大温差运行才有节能的意义。

3. 3　冷水泵单位质量能量损失分析

同一供水系统 ,若各结构参数不变 ,由水流量变

化引起水泵扬程的变化为:

　　　 N
*
= (m

*
/m )

2 /3× N ( 4)

式中　 N ,m—水泵扬程 , 流量 ;

　 N
*
,m

* —冷水大温差工况时水泵的扬程 ,流量

水泵的功率可表示为扬程与水流量的乘积:

　　　 Hp
*
= m

*
× N

*
= (m

*
/m )

5 /3
× Hp ( 5)

式中　 Hp——水泵功率 ;

　　　 Hp
*
——冷水大温差工况时水泵功率

水流量变化引起的能耗变化为:

　　△ Hp = Hp - Hp
*
=

[1 - (m
*
/m ]

5 /3) × Hp ( 6)

当冷水进出口温差增大 ,致使水流量减小时 ,由

上式知冷水泵能够节能。

通过对冷水机组和冷水泵的能耗计算分析 , 并

与实验对照 , 证实 two = 6℃ ,△ tw = 8℃时 , 系统节

能最佳。此时制冷剂蒸发温度为 4. 2℃ ,冷水机组单

位质量制冷量能耗比名义工况下单位质量制冷量能

耗仅多 0. 007 kW /kW,相应的单位质量有效能损失

仅增大 1. 416 k J/kg; 冷水流量减少 37. 5% ,相应的

冷水泵能耗减少 54% 。在上述冷水出口温度和进出

口温差条件下 , 制冷机组单位制冷量能耗仅比名义

工况下单位质量制冷量能耗增加 0. 007 kW /kW ,而

冷水泵的能耗减少很多 ,系统总耗能降低 ,耗电量减

少 ,节能效益显著。而且 ,对于大型楼宇空调因热负

荷大 , 采用大温差运行系统的节能效果将更明显。

4　结 论

( 1) 采用冷源侧水泵和负荷侧水泵的二级泵系

统 ,实现系统的优化控制 ,保证了空调系统的大温差

工况的稳定性 , 不仅节能 , 且降低了运行费用。

( 2) two = 6℃ ,△ tw = 8℃时 ,虽然冷水机组单位

质量有效能损失增加 ,但其单位质量制冷量能耗与

名义工况下能耗相当 ,在制冷机组效率降低较小的

情况下 ,较大程度地降低了冷水泵单位质量能耗 ,冷

水输配水泵可以节约 54%的能耗 ,节能效果明显。

( 3)采用冷水大温差运行 ,降低了系统冷水输配

水泵的能耗 ; 同时 ,还可以减少水管尺寸 ,降低整个

空调系统的投资费用。

( 4)当冷水供水温度较低 ( 5℃ ) ,且冷水进出口

温差较大 ( 10℃ )时 ,冷水机组的单位质量制冷量能

耗和单位质量有效能损失均过大。因此 ,在实际工程

中 ,大温差的选取必须与冷水系统一起综合考虑 ,只

有在冷水机组能耗增加小于冷水泵能耗减少的情况

下 , 节能才有意义。
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