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中等湿度地区蒸发冷却空调的
冷却效率分析和验证

西安工程大学　陕西省现代建筑设计研究院　王　伟☆

西安工程大学　黄　翔　孙铁柱　吴　生

西安井上人工环境有限公司　于优城　唐永戬　杨晓弟

摘要　对中等湿度地区实际工程中的蒸发冷却空调系统，在不同季节开启不同功能段时

的冷却效率进行了实验测试及分析。结果表明，无论在过渡季还是夏季，管式间接蒸发冷却器

冷却效率的最大值超过８０％；制取相同冷量，蒸发冷却空调机组的犈犈犚是机械制冷空调机组

的３倍以上，只要运行合理，机组能耗可以降低５０％左右。
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犓犲狔狑狅狉犱狊　犲狏犪狆狅狉犪狋犻狏犲犮狅狅犾犻狀犵犪犻狉犮狅狀犱犻狋犻狅狀犻狀犵，犱犻犳犳犲狉犲狀犮犲犫犲狋狑犲犲狀犱狉狔犫狌犾犫狋犲犿狆犲狉犪狋狌狉犲犪狀犱狑犲狋

犫狌犾犫狋犲犿狆犲狉犪狋狌狉犲，犮狅狅犾犻狀犵犲犳犳犻犮犻犲狀犮狔，犲狀犲狉犵狔犲犳犳犻犮犻犲狀犮狔狉犪狋犻狅（犈犈犚），狋犲狊狋犪狀犱犪狀犪犾狔狊犻狊

★ 犡犻’犪狀犘狅犾狔狋犲犮犺狀犻犮犝狀犻狏犲狉狊犻狋狔，犡犻’犪狀，犆犺犻狀犪
①

　　目前，国内外许多研究者开展了大量的有关蒸

发冷却空调冷却效率的理论分析和实验研究，但这

些研究都过于理论化，缺乏对实际工程应用的指

导。本文旨在通过对中等湿度地区的蒸发冷却空

调工程实例冷却效率分析来验证理论，供实际工程

设计参考。

１　蒸发冷却空调的冷却效率的理论分析

室外空气的干湿球温差是影响蒸发冷却冷却

效率的主要因素，室外空气的干湿球温差越大，蒸

发冷却的动力越大。在不同的气候条件下，室外空

气的干湿球温差不相同，在干燥地区，室外空气的

干湿球温差较大，蒸发冷却空调的冷却效率较高；

在中等湿度地区，由于室外空气的干湿球温差较

小，蒸发冷却空调的冷却效率相对较低。

直接蒸发冷却过程主要关注空气和水的热质

交换过程中的热平衡和湿平衡，而间接蒸发冷却的

过程较为复杂，包括一次空气、二次空气和水三者

之间的热质交换。

１．１　直接蒸发冷却器的冷却效率分析

①☆ 王伟，男，１９８４年３月生，硕士研究生

７１００４８ 陕西省西安市金花南路１５号陕西省现代建筑设计

研究院

（０）１５２２９２１８６９５
Ｅｍａｉｌ：ｈａｉｚｉ１９８４３３＠１６３．ｃｏｍ
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一次修回：２０１２ ０２ １６
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空气在直接蒸发冷却器内与喷淋水进行热湿

交换后，温度降低，含湿量增加，温度由狋ｇ１ｉ下降到

狋ｇ１ｏ。当该过程可能实现最大温降时出口空气达到

饱和，即出口空气的干球温度等于进口空气的湿球

温度，其性能可以用冷却效率η来衡量，其定义为

空气进出口温差与空气进口干湿球温差之比［１］，

即：

η＝
狋ｇ１ｉ－狋ｇ１ｏ
狋ｇ１ｉ－狋ｓ１ｉ

×１００％ （１）

式中　狋ｇ为干球温度，℃；狋ｓ为湿球温度，℃；下标ｉ

表示进口，ｏ表示出口，１表示一次空气。

直接蒸发冷却过程中，出口空气温度与进口空

气干球温度没有明显的相关性，而主要受进口空气

干湿球温差影响。在进口空气干球温度不变的情

况下，出口空气温度随进口空气湿球温度的升高而

升高。实际出口空气温度比较接近进口空气湿球

温度，但比进口空气平均湿球温度稍高。

１．２　管式间接蒸发冷却器的冷却效率分析

管式间接蒸发冷却器具有布水均匀、流道较

宽、不堵塞、流动阻力小、有利于蒸发冷却的特点，

已广泛应用于干燥地区的实际工程中。因此对管

式间接蒸发冷却器冷却效率的分析尤为重要。管

式间接蒸发冷却既区别于一般的气 气换热，又不

同于冷却塔中的绝热蒸发。从传递过程理论看，在

管式间接蒸发冷却器中热量的交换和质量的传递

同时发生，尤其在管外的二次空气侧，二次空气与

水膜在温差和水蒸气浓度差的共同作用下进行热

湿交换，因此一次空气与二次空气及水膜间的传递

过程十分复杂。一般二次空气温度先降低后升高，

这是因为二次空气的入口段水蒸气质量分数比较

低，湿通道中水蒸发剧烈造成二次空气迅速降温，

随着空气的流动，二次空气逐渐趋于饱和，水膜蒸

发速率放慢，当蒸发水分吸收的潜热不足以抵消一

次空气向水膜释放的显热时，就会造成二次空气温

度升高。管式间接蒸发冷却器中一次空气的热量

被二次空气带走，其热湿交换过程可分解为以下两

步：１）一次空气通过干通道管壁将显热传递给湿

通道管壁的水膜；２）湿通道管壁的水膜与二次空

气进行热质交换，二次空气带走一次空气的显热。

管式间接蒸发冷却器处理空气的性能可用其

冷却效率，即用一次空气的进出口干球温度之差与

一次空气干球温度和二次空气的湿球温度之差的

比值来表示：

η＝
狋ｇ１ｉ－狋ｇ１ｏ
狋ｇ１ｉ－狋ｓ２

×１００％ （２）

式中　狋ｓ２为二次空气的湿球温度，℃，此过程中的

二次空气为室外空气，所以狋ｓ２与一次空气的湿球

温度相同［１３］。

２　中等湿度地区蒸发冷却空调机组的使用分析

文献［４］认为影响蒸发冷却效果的主要因素是

室外湿球温度，文献［１］对西北地区一些城市采用

间接蒸发冷却空调系统空气温降的测试结果显示，

空气温降主要取决于湿球温度。本文借鉴这两种

观点，采用湿球温度来对研究对象进行划分。将空

调运行期划分为蒸发冷却与机械制冷同时运行期

和蒸发冷却空调运行期。根据《中国建筑热环境分

析专用气象数据集》［５］对西安地区４—１０月，正常

工作时段０８：００—１８：００的室外气象参数进行统

计，预测降温效果，计算能效比犈犈犚，同时总结分

析各阶段空气的处理方式特点。本实验需要研究

的处理过程由于回风系统存在问题，并没有完全进

行实际测试。分析结果如下。

１）湿球温度超过２３℃的时间有６８９ｈ，占总

工作时间１５９０ｈ的４３．３％：在状态１工况———干

球温度超过２６℃、湿球温度超过２３℃的时间有

６２０ｈ，占总工作时间的３９％；在状态２工况———干

球温度低于２６℃、湿球温度超过２３℃的时间有

６９ｈ，占总工作时间的４．３％。这时气象参数点

犠Ｘ在焓湿图上位于室内状态点犖Ｘ 的右上方，单

独使用蒸发冷却空调满足不了设计要求，此时蒸发

冷却空调需与机械制冷空调同时开启配合使用。

２）湿球温度低于２３℃的时间有９０１ｈ，占总

工作时间的５６．７％；在状态３工况———干球温度

超过２６℃、湿球温度低于２３℃的时间有４９６ｈ，占

总工作时间的３１．２％；在状态４工况———干球温

度低于２６℃、湿球温度低于２３℃的时间有４０５ｈ，

占总工作时间的２５．５％；这时气象参数点犠Ｘ 在

焓湿图上位于室内状态点犖Ｘ的左上方，在这种气

象条件下蒸发冷却空调完全可以满足室内温湿度

要求。

３　中等湿度地区蒸发冷却空调机组的实际运行测

试

理论分析中假设了过多的理想条件，为了验证

以上的理论分析，本文对中等湿度地区西安某车间
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应用的组合式三级蒸发冷却空调进行实际运行测

试。

３．１　工程概况

西安某装配测试车间，总面积５８８ｍ２，车间主

要用来组装设备，空间较大，工作人员较多，空调区

夏季最大冷负荷为１１５．５ｋＷ，冬季最大热负荷为

８９ｋＷ。如果使用机械制冷空调来满足降温，能耗

费用较大。为了降低空调的能耗费用，经过计算，

选用ＪＳＥＣ ５０Ⅲ组合式三级蒸发冷却空调机组１

台，额定送风量为５００００ｍ３／ｈ，机组总功率为

１８．５ｋＷ。组合式三级蒸发冷却空调机组的结构

示意图如图１所示。

图１　组合式三级蒸发冷却空调机组结构

３．２　测试实验

为了验证中等湿度地区机组的性能和冷却效

率，对机组采用高压柱塞泵强化喷嘴的雾化程度，

对称布置喷嘴来调节喷淋水，二次空气采用四面进

风等方式进行优化。由于条件限制，该机组的循环

水系统采用定流量，且只对机组在过渡季和夏季不

同风量及开启不同功能段运行时分别进行测试分

析，测试时的室外气象条件满足测试要求。

３．２．１　过渡季节的测试结果及分析

１）仅开启管式间接蒸发段时的测试数据

① 过渡季节二次／一次空气量比犿２／犿１对机组的

影响

机组总送风量（５００００ｍ３／ｈ）保持不变，二次

空气侧淋水密度不变，通过变频器调节犿２／犿１，测

试犿２／犿１从０．６～１变化时对机组出风温度和管

式间接蒸发冷却器的影响，结果见图２。

② 过渡季节二次空气的湿球温度对机组的影响

当机组总送风量（５００００ｍ３／ｈ）不变、二次空

气侧淋水密度不变，迎面风速为３．５ｍ／ｓ时，管式

间接蒸发冷却器的效率和机组出风温度随室外空

气干湿球温差的变化如图３所示。

图２　犿２／犿１对机组出风温度及管式间接

蒸发冷却器冷却效率的影响（过渡季）

图３　室外空气干湿球温差对机组出风温度及

管式间接蒸发冷却器冷却效率的影响

２）仅开启直接蒸发段时的测试数据

当机组总送风量（５００００ｍ３／ｈ）不变、直接段

淋水密度不变时，对于３００ｍｍ厚的金属铝箔填料

来说，室外平均干球温度为３２℃、湿球温度为１９．５

℃时，机组的平均出风温度为２１．５℃，可计算得出

直接段填料的效率为７７．８％，说明选择的机组填

料厚度比较符合实际工程的要求。图４是仅开直

接蒸发段时对机组出风温度的影响。

图４　仅开直接蒸发段时对机组出风温度的影响

３）开启管式间接蒸发段＋直接蒸发段时的测试数

据

为了对比验证仅开管式间接蒸发段和直接蒸

发段时的测试数据，开启管式间接蒸发段＋直接蒸

发段两级来处理空气，测试数据见图５。

从图５中可以看出，在室外空气平均干球温度

为３２℃、湿球温度为１９℃时，管式间接＋直接两

级处理后，管式间接段的出风温度平均为２３．３℃，
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图５　犿２／犿１对机组出风温度的影响

随着犿２／犿１的增大，温度逐渐降低且温降曲线较

陡。直接段的出风温度平均为１８．２℃，随着犿２／

犿１的增大，温度也是逐渐降低，但是犿２／犿１ 小于

０．８时，两级处理的机组出风温度高于室外湿球温

度；犿２／犿１大于０．８以后，机组的出风温度才逐渐低

于湿球温度，而且曲线弯曲程度较为明显，最终送风

温度处在室外空气的湿球温度与露点温度之间。

综合对比以上三种状态时的运行测试结果发

现，管式间接＋直接蒸发冷却两级处理过程最优，

随着犿２／犿１的逐渐增大，室外空气的干湿球温差

越大，管式间接蒸发冷却器的换热效率越高，机组

的效率也就越高。

３．２．２　夏季测试结果及分析

１）开启低温表冷段＋回风的测试结果及分析

该实验设计要求空调机组的低温表冷器通入

空气源热泵冷（热）水机组提供的７℃／１２℃冷水，

但是测试期间空气源热泵冷（热）水机组的运行没

有达到设计参数，低温表冷器的实际供回水温度为

１４．２℃／１８．２℃。图６为开启低温表冷段＋回风

时的测试结果。

图６　开启低温表冷段＋回风时的测试结果

由图６可以看出，当室外空气平均干球温度为

３６℃、湿球温度为２６．５℃时，通过查焓湿图得知

室外空气的露点温度为２３．８℃。从测试数据来

看，室外空气源热泵冷（热）水机组是在没有达到设

计参数的工况下运行，所以通入低温表冷段的不是

７℃的低温水，因此低温表冷段出风平均干球温度

为２１．５℃，从车间的温湿度设计要求来看是满足

条件的，如果整个空调运行期间都采用这一种模

式，空气源热泵冷（热）水机组的运行费用相当大，

所以建议根据气候参数将该模式与其他几种模式

搭配，选择性运行。

２）开启管式间接段＋低温表冷段两级组合的测试

结果及分析

在夏季特别炎热时期，采用管式间接＋直接两

级来处理空气不能满足设计要求，并会使室内的湿

度增加，所以必须关闭直接蒸发冷却器，开启低温

表冷段，采用管式间接＋低温表冷段对室外空气进

行除湿降温才能满足设计要求。图７给出了犿２／

犿１从０．６～１变化时对机组出风温度和管式间接

蒸发冷却器的影响。

图７　犿２／犿１对机组出风温度及

管式间接蒸发冷却器效率的影响（夏季）

实际运行时，低温表冷段所通冷水并没有达到

７℃设计要求。在空调机组开启管式间接段＋低

温表冷段两级组合时，在实际运行情况下测得室内

送风口的平均干球温度为２４℃，相对湿度为

７８％，送风口风速为１．９ｍ／ｓ；室内空气干球温度

为２８．８℃，湿球温度为２３．８℃，相对湿度为

６７．８％，风速为０．３５ｍ／ｓ。综合室内热舒适性的

几个因素可以看出，这种状态的室内空气参数能满

足人的热舒适性要求。但是相比开启低温表冷

段＋回风时的运行测试结果，采用管式间接段＋低

温表冷段这种模式且表冷器通入高温冷水时的降

温效果不是很理想，随着室外空气的干湿球温差逐

渐增大，当犿２／犿１达到０．８时，管式间接蒸发冷却
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器的效率达到最大值。但随着犿２／犿１ 的增大，管

式间接蒸发冷却器的降温效果渐渐变差，表明在中

等湿度地区，管式间接蒸发冷却器的效率受室外空

气的干湿球温差和犿２／犿１的影响较大。

３）开启管式间接蒸发冷却段＋回风＋低温表冷段

组合处理空气的理论分析

夏季使用管式间接蒸发冷却段＋回风＋低温

表冷段组合处理方式时，室外新风先在管式间接蒸

发冷却段对新风进行预冷，然后与室内回风混合，

再通过低温表冷段进一步冷却除湿，然后送入室

内。其空气处理焓湿图和处理流程如图８，９所示。

由于新风负荷对低温表冷器的影响较大，因此在室

外空气的干湿球温差较小时，采用的新风量应小于

回风量；室外空气的干湿球温差较大时，采用的新

风量应大于回风量。对于机械制冷空调机组来说，

其空气处理流程如图１０所示。
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图８　一次回风空调系统空气的焓湿图处理过程

图９　蒸发冷却空调机组一次回风空调系统空气的处理过程

图１０　机械制冷空调机组一次回风空调系统空气的处理过程

通过开启管式间接段＋低温表冷段两级组合

时的测试数据，可以预测管式间接段＋回风＋低温

表冷段组合时机组各段的温度及室内温度有

±（１～２）℃的修正。从图８可以看出，机械制冷

空调机组一次回风空调系统的新风与回风混合后，

低温表冷器处理的总冷量犙Ｘ＝狇ｍ（犺犆ｘ－犺犔ｘ）；蒸

发冷却空调机组一次回风空调系统的新风先经过

管式间接蒸发冷却段预冷，然后与回风混合，低温表

冷器处理的总冷量犙Ｘ１＝狇ｍ（犺犆ｘ１－犺犔ｘ）。对比两个

过程处理的总冷量犙Ｘ和犙Ｘ１，因犺犆ｘ大于犺犆ｘ１，因此

总冷量犙Ｘ大于犙Ｘ１，所以可以验证随着混合时新风

比的不同，蒸发冷却空调机组一次回风空调系统的

运行模式更加合理，节能效果更加明显［６］。

４　结论

４．１　在过渡季节，对管式间接蒸发冷却器的测试

结果表明，采用高压柱塞泵强化喷嘴的雾化程度、

对称布置喷嘴调节喷淋水及二次空气采用四面进

风等方式优化，管式间接蒸发冷却器的效率显著提

高。其效率值随犿２／犿１ 的增大而逐渐变大，当

犿２／犿１达到优化设计值１时，其效率可达到８０％

且有上升的趋势。

４．２　在中等湿度地区过渡季节分别开启管式间接

蒸发冷却段、直接蒸发冷却段以及管式间接＋直接

两级组合时，蒸发冷却空调机组的送风温度都是随

着犿２／犿１增大逐渐降低，同时机组处理空气的温降

变化范围随着室外空气干湿球温差的增大而减小，

表明在中等湿度地区甚至高湿度地区的过渡季节，

采用管式间接＋直接多级蒸发冷却空调可以减少传

统机械制冷空调的能耗，达到节能的效果。

４．３　在夏季运行的几种工况模式中，管式间接蒸

发冷却器的效率随犿２／犿１的增大先升高后降低，

当该比值接近０．８时，效率达到最大值８３％；当

犿２／犿１为设计最佳值１时，效率又降低到８０％，且

有下降的趋势。其次对比仅开低温表冷段模式和

开启低温表冷段＋管式间接蒸发冷却器模式的温

降范围变化，比较两种模式的运行测试结果看出，

管式间接＋低温表冷段这种模式的降温效果不是

很理想，随着室外空气的湿球温度逐渐增大，当

犿２／犿１达到０．８时，管式间接蒸发冷却器的效率

达到最大值，但随着室外空气干湿球温差及犿２／

犿１的增加，管式间接蒸发冷却器的降温效果渐渐

降低。充分证明在中等湿度地区，管式间接蒸发冷

却器的效率受干湿球温差的影响较大，且在中等湿

度地区的犿２／犿１的最佳值接近０．８。

４．４　面积５８８ｍ
２、空调总冷负荷为１１５．５ｋＷ的

装配车间，选用三级蒸发冷却空调机组，其装机功

率为１８．５ｋＷ，能效比犈犈犚为６．２４。在整个空调

运行期，机组蒸发冷却段单独运行时间占５６．７％。
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