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组合式空调箱中盘管热回收的性能分析
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( 上海交通大学，上海 200240)

摘 要: 组合式空调箱中盘管热回收的性能不仅受到工况参数的影响，而且也随结构参数的改变而改变。本文建立了
盘管热回收装置的集中参数模型，并通过试验来验证计算模型的可靠性: 计算模型的求解结果与试验测试结果相匹配，

其平均相对误差均小于 5． 3%，最大相对误差均小于 7%。并利用此模型研究了回路形式、翅片间距、沿气流方向管排
数、循环风量、盘管水流速的变化对盘管热回收性能的影响，为组合式空调箱选择合适的盘管热回装置收提供依据。
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Performance Analysis on the Coil － heat Ｒecovery in Air Handle Unit

WANG Lei，GU Bo，FENG Meng-yi
( Shanghai Jiaotong University，Shanghai 200240，China)

Abstract: The performance of coil － heat recovery used by air handle unit is variable with not only condition parameters，but al-
so structure parameters． Lumped parameter model is designed，the calculated results of the model were verified by the experimental
data: the mean relative deviations are lower than 5． 3% and the maximal relative deviations are lower than 7% ． Based on this
model，the effects of flow circuits，fin pitch，number of tube rows alone the airflow direction，air volume，and water speed on the
coil heat recovery performance are investigated，which provide the basis for the selection of coil heat recovery in air handle unit．
Key words: air handle unit; coil heat recovery; heat recovery efficiency; performance simulation

1 前言

组合式空调机组作为目前中央空调系统的主

要组成部分［1］，具有处理风量范围广，功能多样

等优点，已被普遍应用。降低组合式空调箱的能
耗，对于实现节能减排，改善环境有重要意义。
作为空调系统空气处理末端，空调箱对空气

质量的改善起着决定性的作用。对室内空气质量
不仅有温度和湿度上的要求，还必须必须保证空

气的卫生要求。在房间内引入室外新风，用于保
证空气卫生要求、补偿局部排风量和维持室内的
正压要求，同时排出一部分室内的污浊空气。但
是引入的新风与室内空气状态有较大差别，而排

风也会带走空调系统中的大量热量或冷量，致使

空调系统的能耗急剧上升。在大风量的空调箱中
一般会设置热回收装置，利用室外新风和室内排

风之间进行热湿交换来回收排风中的大量冷量或

热量，不仅有良好的节能经济性，而且降低了空调

系统的装机容量。
大风量的空调箱中常配置的热回收装置形式

有转轮式、板翅式、盘管式、板式等［2］。其中以转
轮式热回收的效率最高，C J Simonson 等提出转
轮热回收的无量纲控制方程，将仿真数据和实验

数据进行对比验证了其合理性 ［3］。L Z Zhang 等
建立了一个二维的瞬态扩散模型，比较了除湿转

轮用于除湿和能量回收之间的区别［4］。
L Z Zhang和 Y Jiang结合板翅式热回收的特

性建立了仿真模型，基于此对其在运行过程中的

温度和湿度进行求解 ［5］。J L Niu 等建立交换膜
交换器做了数学模型，理论分析和实验测试［6］，

Jing Chun Min 等则对不同参数对其的影响做了
研究［7］。

362016 年第 44 卷第 7 期 流 体 机 械

获
取
更
多
资
料
 微
信
搜
索
蓝
领
星
球



而作为研究较少但也在实际应用的盘管热回

收，其具有如下优点: ( 1 ) 新风与排风分别在 2 个
风道，不会交叉污染; ( 2 ) 冷盘管，热盘管通过连
管相连接，位置无严格限制; ( 3 ) 换热器与水泵无
严格要求，可采用通用产品; ( 4 ) 设备运行成本
低，寿命长。本文以组合式空调箱中盘管热回收
器为对象，根据气侧和液侧的传热方程和能量守

恒定律，采用二分迭代法建立盘管热回收的集总

参数模型，通过与试验数据对比验证模型的正确

性，并分析回路形式、翅片间距、管排数、循环风
量、水流速的变化对盘管热回收器性能的影响，为
不同工况下选择合适的盘管热回收器提供支持。
盘管热回收器的简易模型见图 1。

图 1 盘管热回收的简易模型

2 模型建立

2． 1 模型概述
盘管热回收由 2 组翅片管换热器耦合而成，

一般在双层空调箱中布置在上下 2 层，中间设置
挡板隔绝新风与排风。2 组盘管被隔板分为冷盘
管和热盘管，分别用来冷却和加热空气。盘管内
的流体通过循环水泵在管道内流动来处理空气。
在夏季，排风空气温度低于新风空气温度，排风通

过热盘管时将盘管内流体冷却，排风冷量被盘管

回收，低温流体流进冷盘管来对新风进行冷却。
在冬季，排风空气温度高于新风空气，排风通过冷

盘管将盘管内流体加热，排风的热量被回收，高温

流体流经热盘管对新风进行加热。
盘管热回收建模计算中待求参数为: 新风出

口的干湿球温度 t2，ts2 ; 排风出口干湿球温度 t4，
ts4 ; 盘管进出口水温 tw1，tw2 ; 热回效率 η。
盘管热回收的已知参数分为两部分:

( 1) 工况参数: 新风量 Va、排风量 Vp ; 新风进

口干湿球温度 t1，ts1 ; 排风进口干湿球温度 t3，ts3 ;
管内流体流速 ω。
( 2) 盘管的结构参数: 换热管外径 do、管壁厚

δt、有效长度 Le、垂直气流方向的排数 nv、垂直气
流方向管间距 s1、沿气流方向排数 np、沿气流方向
排间距 s2、翅片类型、翅片间距 sf、翅片厚度 δf。
2． 2 模型求解
盘管热回收在运行时多处于稳态或亚稳

态［8］，为简化模型研究，采用稳态集总参数发进

行求解，并作如下假设: ( 1 ) 新风侧和排风侧密
封完好无泄漏; ( 2 ) 空气、工质流动都处于稳定
状态，各热力状态都是集总参数; ( 3 ) 管壁表面
与外界均匀换热，传热系数不变; ( 4 ) 管壁和工
质不存在轴向导热; ( 5 ) 换热器的辐射换热忽略
不计。
根据以上假设，模型求解的主要构想是从冷

盘管入手，假设冷盘管的进水温度 tw1作为一个已
知量，可以求解出进水的相关参数，再假设冷盘管

的出水温度 tw2，由水侧的能量守恒方程和传热方
程计算出水侧热交换量 Q1、内壁温 twallin等; 根据
管壁导热方程可求得外壁温 twallout，基于此可以计
算出出风的状态参数: h2，d2，Cp，t2 等; 通过空气
侧传热方程算出空气侧的热交换量 Q2，与水侧换

热量 Q1 进行对比完成迭代过程; 将得到的冷盘管

进水温度和出水温度分别作为热盘管的出水和进

水温度，根据水侧的能量守恒方程求出热盘管的

热交换量 Qheat ; 将冷水盘管和热水盘管的热交换

量进行比较完成迭代过程。
由于篇幅限制，省略具体计算过程。

2． 3 模型计算结果分析
模型的合理性通过比较其计算结果和焓差实

验室的试验结果来验证。分析对象采用卧式双层
带热回收组合式空调箱中的盘管热回收器，其具

体参数为: 紫铜管铝合金翅片，换热管外径为12． 7
mm，换热管壁厚为 0． 35mm，换热管有效长度
1030mm，翅片类型为三角波纹片，翅片厚度为
0． 12mm，翅片间距为 2． 8mm，垂直气流方向管排
数为 28 排，水路数为 14。
试验工况设定为进风干湿球温度分别为

35℃ /28℃，排风进口干湿球温度分别为 27℃ /
19． 5℃，采用可变功率水泵，保持管内水流速度为
1 m /s，变风量范围从 4000 ～ 10000m3 /h，每次变
化 1000m3 /h，使测试数据稳定可靠，各设定工况
保持一定时间，波动范围在一定范围内后再开始

测量。模型的计算结果和试验结果对比见表 1，
误差均在一定范围内，可以认为模型合理可靠，其

中参数随风量变化趋势见图 2。
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表 1 模型计算数据和试验数据对比误差 %

误差分析 新风出口干球温度 新风出口湿球温度 排风出口干球温度 排风出口湿球温度 冷盘管效率 热盘管效率

emax 3． 025 2． 906 3． 120 2． 914 6． 512 6． 642

emean 2． 625 2． 558 2． 717 2． 559 5． 190 5． 328

( a) 新风出口干湿球温度随风量的变化 ( b) 排风出口干湿球温度随风量的变化 ( c) 盘管热回收效率随风量的变化
图 2 模型计算与试验数据的比较

3 性能分析

盘管热回收装置在运行过程中，其热回收效

率受多方面因素影响，包括结构参数( 翅片管回

路形式、翅片间距、沿气流方向排数等) 、运行工
况( 循环风量、水流速等) 等。这些因素相互耦合
互相影响，利用本文给出的数学模型，通过程序计

算，可以得出其它参数恒定的情况下，结构变化及

运行工况变化对盘管热回收回收效率的影响。空
气侧的压降采用 Kays and Londo提出的通用模型
的摩擦因子 f 进行计算［10 ～ 14］。本文所选用的盘
管热回收器选用三角波纹式铜管铝翅片［15］，其管

内流动介质为水，和管外空气进行换热。
3． 1 变结构分析
下面就结构变化的 3 个方面进行性能分析。

选定夏季工况下新风进口干湿球温度为 38℃ /
25℃，排风进口干湿球温度为 27℃ /17． 5℃，其余
结构设定的条件如表 2 所示。

表 2 不同结构条件的性能分析

结构形式
变化

循环风量
( m3 /h)

回路形式
翅片间距
( mm) 管排数

变回路形式 8000 半回路 /全回路/双回路
2． 8 8

变翅片间距 8000 半回路 2． 0 ～ 3． 4 8
变管排数 8000 半回路 2． 8 2 ～ 10

注: 管内水流速度为 1m /s。

3． 1． 1 变回路形式

盘管热回收器的结构受到空调箱框架的限

制，其采用的翅片管换热器为避免因大流量而内

部压降过大，进出水口出采用集管分配水路数，即

根据不同的工况采用不同的回路形式。半回路每
隔一根管进水，管内流程为 14，全回路第一排全
进水，管内流程为 28，双回路一二排均进水，管内
流程为 42。改变回路形式，性能曲线如图 3 所
示。由图 3 可知，当盘管的回路形式改变，水路数
从 14 增大到 42 时，新风出口干湿球温度分别下
降了 0． 47℃和 0． 13℃，排风出口干湿球温度分别
上升了 0． 46℃和 0． 16℃ ; 冷盘管热回收效率增加
了 10． 78%，热盘管热回收效率增加了 10． 82% ;
冷盘管空气侧的压降减小了 0． 14%，热盘管空气
侧压降减小了 0． 13%，管内压降减少了 23%。由
于水路数的增加，对气液两侧热交换虽有影响但

影响相对平稳，温度变化不大，换热效果有所增

强，因而盘管热回收的效率上升; 反之亦然。通过
改变回路形式增大水路数来增大盘管热回收效率

的同时，盘管水侧阻力的影响。上文数据是在保
持水流速度恒定的情况下得出，实际上如果水泵

功率恒定，水路数减小会使得管内水流速度增大

使得水侧阻力的剧增，而要实现上文的随水路数

增大而水流速度保持恒定，则要求要更大功率的

水泵，经济型性并不高。水流速度的改变对盘管
热回收的性能影响下文将有分析。在实际应用
中，应根据实际的工况条件及水泵功率选择合适

的回路形式。
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( a) 新风出口温度随水路数的变化 ( b) 排风出口温度随水路数的变化

( c) 热回收效率随水路数的变化 ( d) 盘管气侧及管内压降随水路数的变化
图 3 回路形式对盘管热回收性能影响

3． 1． 2 变翅片间距
不同翅片间距时热管性能变化曲线如图 4

所示。

( a) 新风出口温度随翅片间距的变化 ( b) 排风出口温度随翅片间距的变化

( c) 热回收效率随翅片间距的变化 ( d) 盘管气侧压降随翅片间距的变化
图 4 翅片间距对盘管热回收性能影响
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由图 4 可知，当翅片间距从 2． 0mm 变化到
3． 4mm 时，新风出口干湿球温度分别上升了
1． 12℃和 0． 32℃ ; 排风出口干湿球温度分别下降
了 1． 1℃和 0． 36℃ ; 冷盘管热回收效率减小了
21． 68%，热盘管热回收效率减小了 21． 48% ; 冷
盘管空气侧的压降减小了 41． 27%，热盘管空气
侧压降减小了 41． 29%。由于翅片间距的增大，
在相邻的两翅片间的边界层效应变小，使得换热

效果变差，因而盘管热回收的效率减小; 然而翅片

间距过小会使得空气流通面积小，流经盘管时能

量损失大从而导致压降会增大。通常采取缩小翅
片间距的办法来增大盘管热回收效率的同时，空

气侧阻力的影响不可忽略，随着空气侧压降的上

升，会使得风机功率要求大幅增大，耗费更多电

能。应根据实际的工况条件及风机功率选择合适
的翅片间距。
3． 1． 3 变气流方向管排数
不同的气流方向管排数时热管性能变化曲线

如图 5 所示。

( a) 新风出口温度随管排数的变化 ( b) 排风出口温度随管排数的变化

( c) 热回收效率随管排数的变化 ( d) 盘管气侧及管内压降随管排数的变化

图 5 管排数对盘管热回收性能影响

从图 5 可以看出，随着管排数增加，新风出口
干湿球温度分别下降了 3． 06℃和 0． 85℃ ; 排风出
口干湿球温度分别上升了 2． 98℃和 1． 01℃。随
着气流流经盘管，在气流方向管排数方向上水和

空气的温度趋于接近，换热效果后排管相比于前

排管逐渐下降，所以随着管排数的增加空气的温

度变化逐渐趋于平缓; 冷盘管的热回收效率增加

了 161． 2%，热盘管的热回收效率增加了 161． 3%，
这是由于空气流经盘管时的换热面积更大、时间
更长，换热充分; 冷盘管气侧压降增加了 404． 3%，
热盘管气侧压降增加了 404． 6%，盘管内水侧压
降增加了 30%，随着盘管数的增加，极大的增加
了盘管气侧的阻力和管内的水侧阻力，使得风机

的功率要求和水泵的功率要求均有大幅增大。
3． 2 变工况分析
选用夏季工况下新风进口干湿球温度为

38℃ /25℃，排 风 进 口 干 湿 球 温 度 为 27℃ /
17． 5℃，其余结构设定的条件如表 3 所示。

表 3 不同工况条件的性能分析

工况变化
循环风量
( m3 /h)

水流速度
( m/s)

回路
形式
翅片间
距( mm)

管排
数

变循环
风量

4000 ～ 10000 1 半回路 2． 8 8

变水流
速度

8000 0． 8 ～ 1． 4 半回路 2． 8 8
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3． 2． 1 变循环风量
不同的循环风量时热管性能曲线变化如图 6

所示。

( a) 新风出口温度随循环风量的变化 ( b) 排风出口温度随循环风量的变化

( c) 热回收效率随循环风量的变化 ( d) 盘管气侧压降随循环风量的变化

图 6 循环风量对盘管热回收性能影响

从图 6 可以看出，随着循环风量从 4000 m3 /h
增大到 10000 m3 /h，新风出口的干湿球温度分别
增大 1． 41℃和 0． 4℃，排风出口干湿球温度分别
降低了 1． 36℃和 0． 45℃ ; 冷盘管的热回收效率降
低了 25． 3%，热盘管的热回收效率减少了 25． 2%，
原因是随着风量的增大，空气流经盘管时没有进

行充分的热量交换就排出，热回收效率降低; 冷盘

管气侧压降增加了 372． 9%，热盘管气侧压降增
加了 373． 2%，随着循环风量的增加，空气流经盘
管时的能量损失变大，极大的增加了盘管气侧的

阻力。
3． 2． 2 变水流速度
不同水流速度时热管性能变化曲线如图 7

所示。

( a) 新风出口温度随水流速的变化 ( b) 排风出口温度随水流速的变化 ( c) 热回收效率随水流速的变化

图 7 水流速度对盘管热回收性能影响
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从图 7 可以看出，当水流速度从 0． 8m /s 增
大到 1． 4m /s时，新风出口的干湿球温度分别下
降了 0． 41℃和 0． 12℃ ; 排风出口的干湿球温度
分别增大了 0． 4℃和 0． 13℃ ; 冷盘管的热回收
效率增加了 9． 6%，热盘管的热回收效率增加了
9． 4%。随着水流速度的增大，水在管内充分的
紊流，换热量增加，热回收效率有所增加，新风

略有降温，排风略有升温，但温度对于流速的增

大并不敏感。

4 结论

( 1) 根据盘管热回收空气侧和水侧的能量守
恒方程，管壁的导热方程等，建立了盘管热回收器

的集中参数模型，通过试验验证了模型的准确性，

该模型能够快速、正确的模拟盘管热回收的性能
参数随结构及工况的变化趋势。
( 2) 通过分析盘管热回收器的性能随不同结

构参数的变化规律，可以得知在全回路 、小翅片
间距和多管排数时热回收效率可达最高; 与之相

对的，高换热效率的结构参数同时也会使得盘管

的管内管外阻力上升。在实际机组设计中，应当
综合考虑热回收效率和盘管阻力两方面的因素，

从而选择合适的结构形式。
( 3) 通过研究盘管热回收器的性能在不同工

况条件下的规律，了解到在热回收效率随循环风

量的增大而减小，随盘管水流速度的增大而增大;

然而过小的循环风量不能满足机组通风要求，盘

管水流速度的增大要求更大功率水泵，会给机组

能耗带来负担，应综合考虑机组工况条件和能耗

要求，选择合适的循环风量和盘管水流速度，使机

组经济性最佳。
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