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数据机房双冷源空调系统设计与分析

华北电力大学　刘倩倩☆　王江江　荆有印

摘要　介绍了数据中心常用的３种空调系统形式———常规冷水空调系统、单冷源＋板式

换热器空调系统和双冷源＋板式换热器空调系统，结合北京某数据中心机房，通过 损失和

效率分析得出，中温双冷源和板式换热器空调系统相对于传统系统有较低的能耗和较高的效

率。
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①

０　引言

数据中心机房是电力消耗的大户，尤其是大型

数据中心机房。数据中心机房的能耗主要由信息

设备能耗、空调系统能耗、电源系统能耗三部分构

成。空调系统能耗平均占数据中心整体能耗的

４０％左右，部分数据中心甚至接近或超过５０％。

数据中心机房具有高发热量、低散湿量的特

性，其空调系统的负荷特点是显热负荷密度大、湿

负荷相对较小，具有极高的显热比。Ｇｒｅｅｎｂｅｒｇ等

人提出针对“控制冲突”问题，考虑到数据中心本身

几乎没有湿负荷，因此可以考虑数据中心不控制其

湿度，从而简化数据中心空调系统的控制［１］。数据

中心空调系统有别于常规舒适性空调系统，其形式

主要有风冷直接蒸发式空调系统、水冷直接蒸发式

空调系统、冷水空调系统、双冷源空调系统等。对

于规模不同、要求不同、负荷密度不同的数据中心，

采用何种形式的空调系统，应经详细经济、技术论

证后确定。

本文对北京某数据中心空调系统进行了方案

设计，对系统流程和运行模式进行了分析，引入

效率的概念，对空调系统进行优化分析，以实现效

益的最大化。

１　空调系统及运行模式

１．１　常规冷水空调系统

选取北京一常规通信机房作为研究对象，数据

中心机房长１９ｍ、宽１１．８ｍ、高３．６ｍ，冷负荷为

２２５ｋＷ
［２］。考虑到数据中心的显热负荷来自机房

内处理设备，人员的流动性很小，因此采用封闭式
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系统，空调系统如图１所示。冷源采用普通电制冷

图１　常规冷水空调系统

方式，选用螺杆式冷水机组。冷水机组供回水温度

７℃／１２℃，将３５℃的室内回风经换热器冷却到

２０℃。制冷机组的犆犗犘低，系统运行能耗高。

１．２　单冷源＋板式换热器空调系统

空调系统如图２所示。该系统冷源选用１台

图２　单冷源＋板式换热器空调系统

制冷机组和１台板式换热器。当室外湿球温度≥

１１℃时，空调系统１２℃的回水经制冷机组冷却到

７℃；当室外湿球温度＜１１℃时，制冷机组停止工

作，空调系统３２℃的回水经板式换热器冷却到１６

℃。利用冷却塔的冷却水进行降温，系统全年运行

能耗下降。

１．３　双冷源＋板式换热器空调系统

空调系统如图３所示。该系统冷源选用２台

制冷机组和１台板式换热器
［３］。由于该数据中心

对湿负荷的处理要求较低，且热湿比很大，数据中

图３　双冷源＋板式换热器空调系统

心只需集中处理冷负荷，采用３２℃／１６℃的冷水。

当室外湿球温度＜２３℃时，２台制冷机组和板式

换热器同时运行，空调系统３２℃的回水先经板式

换热器冷却到２８℃，再经制冷机组Ａ冷却到２２

℃，然后经制冷机组Ｂ冷却到１６℃；当室外湿球

温度＜１７℃时，制冷机组Ａ运行，制冷机组Ｂ停

止工作，空调系统３２℃的回水先经板式换热器冷

却到２２℃，再经制冷机组Ａ冷却到１６℃；当室外

湿球温度＜１１℃时，２台制冷机组均停止工作，空

调系统３２℃的回水经板式换热器冷却到１６℃。

采用中温冷源系统，避免冷却过程的过度除湿，使

制冷机组的性能系数犆犗犘明显提高，系统全年运

行能耗下降。

２　空调系统 分析

是指在周围环境条件下任一形式的能量中

理论上能转变为有用功的那部分能量。它代表了

能量中质与量的统一，不仅反映了能量中量的大

小，还反映了能量质的高低。因此，它是更为合理

的能量评价标准。本文通过 损失和 效率合理

评价各个系统的能量利用程度。

２．１　制冷机组循环各过程 分析

２．１．１　制冷系统构成

系统采用蒸气压缩式制冷循环系统，由压缩

机、冷凝器、节流阀、蒸发器４个主要部件组成，循

环过程如图４所示，由冷凝器出来的工质（饱和液

图４　制冷机组循环过程

体）通过膨胀阀绝热节流减压降温。膨胀阀出来的

低干度湿蒸气在蒸发器内定压吸热气化，从蒸发器

出来的饱和蒸气在压缩机内进行绝热压缩升压升

温，然后在冷凝器内定压放热冷却与冷凝，周而复

始，循环工作［４］。

２．１．２　压缩过程１ ２的 损失

压缩过程１ ２为定熵压缩过程，实际为绝热

压缩过程。

实际压缩轴功为

狑ｓ＝犺１－犺２ （１）



２０１３（１０） 刘倩倩，等：数据机房双冷源空调系统设计与分析 ２５　　　

式中　狑ｓ为单位工质实际压缩轴功，ｋＪ／ｋｇ；犺１，犺２

为工质流进与流出压缩机的比焓，ｋＪ／ｋｇ。

损失为

π１２＝（犺２－犺１）－（犲ｘ．２－犲ｘ．１）＝犜０（狊２－狊１）

（２）

式中　π１２为单位工质压缩过程的 损失，ｋＪ／ｋｇ；

犲ｘ．１，犲ｘ．２为工质流进、流出压缩机的焓 值，ｋＪ／ｋｇ；

犜０为环境温度，Ｋ；狊１，狊２为工质流进、流出压缩机

的比熵，ｋＪ／（ｋｇ·Ｋ）。

２．１．３　冷凝过程２ ３的 损失

在冷凝器中，冷却介质获得的热量一般都直接

排放到大气中，不再利用，冷凝过程的 损失主要

由冷凝器与环境之间有温差的传热这一不可逆过

程引起，故其 损失为

π２３＝犲ｘ．２－犲ｘ．３＝犺２－犺３－犜０（狊２－狊３）（３）

式中　π２３为单位工质冷凝过程的 损失，ｋＪ／ｋｇ；

犲ｘ．３为工质流出冷凝器的焓 值，ｋＪ／ｋｇ；犺３为工质

流出冷凝器的比焓，ｋＪ／ｋｇ；狊３ 为工质流出冷凝器

的比熵，ｋＪ／（ｋｇ·Ｋ）。

２．１．４　节流过程３ ４的 损失

节流装置使流体压力降低但与外界没有功量

的传递，忽略动、位能及散热影响，绝热节流前后工

质的比焓相等，即犺３＝犺４，故 损失为

π３４＝犲ｘ．３－犲ｘ．４＝犜０（狊４－狊３） （４）

式中　π３４为单位工质节流过程的 损失，ｋＪ／ｋｇ；

犲ｘ．４为工质流出节流阀的焓 值，ｋＪ／ｋｇ；狊４ 为工质

流出节流阀的比熵，ｋＪ／（ｋｇ·Ｋ）。

２．１．５　蒸发过程４ １的 损失

在蒸发器中，虽然制冷剂从环境中吸收了热

量，但吸收的热量没有做功能力，其 值为０，蒸发

过程的能量损失也是由于冷水和制冷剂之间有温

差传热这一不可逆过程引起的。故 损失为

π４１＝犲ｘ．４－犲ｘ．１－犲ｘ，ｑ４１＝犜０（狊４－狊１ （）犜


犜
－ ）１
（５）

式中　π４１为单位工质蒸发过程的 损失，ｋＪ／ｋｇ；

犲ｘ．ｑ４１为系统的冷量 ，ｋＪ／ｋｇ；犜为工质的蒸发温

度，Ｋ；犜为系统温度，Ｋ。

２．１．６　制冷循环的 损失

π１＝犌狅（π１２＋π２３＋π３４＋π４１） （６）

式中　π１为制冷循环的 损失，ｋＷ；犌ｏ为制冷剂

流量，ｋｇ／ｓ。

２．２　冷水系统 分析

冷水系统能量分析模型如图５所示，图中犌０

为制冷剂流量，ｋｇ／ｓ；犌ｄ为冷水的质量流量，ｋｇ／ｓ。

图５　冷水系统能量模型

建立系统的 平衡方程式：

狑１＋狑２＋犈ｘ．ｑ＝犈ｘ．ｄ＋π２ （７）

式中　犈ｘ．ｄ为冷却水进出口 差，ｋＷ；犈ｘ．ｑ为冷水

供回水 差，ｋＷ；π２ 为冷水系统的损失，ｋＷ；狑１

为制冷机组的功率，ｋＷ；狑２ 为冷水泵的功率，

ｋＷ。

已知制冷机组的制冷量，所以可以根据式（８）

计算出冷水的冷量。

犈ｘ．ｄ＝犌ｄ［（犺６－犺５）－犜０（狊６－狊５）］ （８）

式中　犺５，犺６ 为冷水供、回水的比焓，ｋＪ／ｋｇ；狊５，狊６

为冷水供、回水的比熵，ｋＪ／（ｋｇ·Ｋ）。

２．３　冷却水系统 分析

冷却水系统的能量分析模型如图６所示
［６］。

图６　冷却水系统能量模型

图中犌ａ 为冷却塔内进出空气的质量流量，

ｋｇ／ｓ；犺９，犺１０分别为冷却塔进、出口空气的比焓，

ｋＪ／（ｋｇ·Ｋ）。由平衡方程得：

狑３＋狑４＝犈ｘ．ｑ＋π３ （９）

式中　狑３为冷却塔的功率，ｋＷ；狑４为冷却水泵的

功率，ｋＷ；π３为冷却水系统的 损失，ｋＷ。

冷却水系统为稳态流动的开口系统，工质只与

环境发生热量交换，工质的动能、位能相对于比焓

常可忽略不计，此冷却水系统可做的最大有用功即

稳流工质的比焓 。
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犈ｘ，ｑ＝犌ｑ［（犺８－犺７）－犜０（狊８－狊７）］＝犌 ［ｑ犮狆（犜８－犜７）－犜０犮狆ｌｎ犜８犜 ］７ （１０）

式中　犌ｑ为冷却水的质量流量，ｋｇ／ｓ；犮狆为冷却水

的比定压热容，ｋＪ／（ｋｇ·Ｋ）；犺７，犺８分别为冷却水

供、回水的比焓，ｋＪ／ｋｇ；狊７，狊８ 分别为冷却水供、回

水的比熵，ｋＪ／（ｋｇ·Ｋ）；犜７，犜８分别为冷却水供回

水温度，Ｋ。

２．４　换热器系统 分析

冷、热流体之间的传热，通常是在有温差条件

下进行的，而且冷热流体流动时本身又有摩阻耗

散，因而就伴有不可逆 损失。如图７所示，热流

体的流量为犿１，进口温度为犜１，压力为狆１，出口温

度为犜１ｅ；同样冷流体各相应量为犿２，犜２，狆２，犜２ｅ。

图７　换热器系统能量模型

传热过程 损失：

π４＝犿１［（犺１－犺１ｅ）－犜０（狊１－狊１ｅ）］＋犿２［（犺２－犺２ｅ）－犜０（狊２－狊２ｅ）］ （１１）

式中　π４为工质间传热过程的 损失，ｋＷ，考虑

到能量守恒关系，则

π４＝犜０［犿１（狊１ｅ－狊１）＋犿２（狊２ｅ－狊２）］（１２）

令犜１＝
犜１ｅ－犜１

ｌｎ
犜１ｅ
犜１

，犜２＝
犜２ｅ－犜２

ｌｎ
犜２ｅ
犜２

，犜１与犜２称为平

均温度，Ｋ，则

π４＝犜０ （犙 １

犜２
－
１

犜
）

１

＝犜０犙
珡犜１－犜２

犜２犜１
（１３）

式中　犙为换热器的换热量，ｋＷ。

３　工程实例

３．１　常规冷水空调系统 分析

常规冷水空调系统，冷源采用普通电制冷方

式，选用螺杆式冷水机组，以Ｒ２２为制冷剂，冷凝

温度为４０℃，蒸发温度为５℃，冷水机组各过程的

状态点参数见表１。

表１　制冷系统中各主要状态点的参数

状态点 犜／Ｋ 狆／ｋＰａ 犺／（ｋＪ／ｋｇ） 狊／（ｋＪ／（ｋｇ·Ｋ））

１ ２７８ ５８３．７８ ４０７．１４５４ １．７４４７

２ ３３９ １５３３．５２ ４３９．９９５９ １．７７２２

３ ３１３ １５３３．５２ ２４９．６８６３ １．１６５２

４ ２７８ ５８３．７８ ２４９．６８６３ １．１８２５

　　对该系统能量利用情况进行分析，将环境温度

划分为３个工况，即：室外湿球温度＜２３℃，＜１７

℃，＜１１℃，比较３个典型工况下各个系统的 损失

和 效率，从而得出最优的系统。３种典型工况下常

规冷水空调系统各部分 损失及 效率见表２。

表２　常规冷水空调系统在３种工况下的 损失汇总

室外湿球温度／℃ 系统各部分 损失 系统 效率／％

制冷循环过程π１／ｋＷ 冷水系统π２／ｋＷ 冷却水系统π３／ｋＷ 总 损失π／ｋＷ

＜２３ ２４．３３ １３．６３ １４．２７ ５２．２３ ３４．３０

＜１７ ２６．１８ １４．５１ １４．０８ ５４．７７ ３１．１０

＜１１ ２７．９０ １５．４２ １４．０３ ５７．３５ ２７．８６

３．２　单冷源＋板式换热器空调系统

当室外湿球温度＜１１℃时，制冷机组均停止

工作，空调系统３２℃的回水经板式换热器冷却到

１６℃；当室外湿球温度≥１１℃时，空调系统３２℃

的回水经制冷机组冷却到７℃。３种典型工况下

的 损失和 效率见表３。

表３　单冷源＋板式换热器空调系统在３种工况下的 损失汇总

室外湿球 系统各部分 损失 系统 效率ηｅｘ／％
温度／℃ 制冷循环各过程π１／ｋＷ 冷水系统π２／ｋＷ 冷却水系统π３／ｋＷ 换热器π４／ｋＷ 总 损失π／ｋＷ

＜２３ ２４．３３ １３．６３ １４．２７ ０ ５２．２３ ３４．３０

＜１７ ２６．１８ １４．５１ １４．０８ ０ ５４．７７ ３１．１０

＜１１ ０ １０．７８ １．７７ １．７１ １４．２５ ３９．３５

３．３　中温双冷源＋板式换热器空调系统

当室外湿球温度＜２３℃时，２台制冷机组和

板式换热器同时运行，空调系统３２℃的回水先

经板式换热器冷却到２８℃，再经制冷机组Ａ冷

却到２２℃，然后经制冷机组Ｂ冷却到１６℃；当

室外湿球温度＜１７℃时，制冷机组Ａ运行，制冷

机组Ｂ停止工作，空调系统３２℃的回水先经板

式换热器冷却到２２℃，再经制冷机组Ａ冷却到

１６℃；当室外湿球温度＜１１℃时，２台制冷机组

均停止工作，空调系统３２℃的回水经板式换热

器冷却到１６℃。３种典型工况下系统的 损失

和 效率见表４。
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表４　双冷源＋板式换热器空调系统在３种工况下 损失汇总

室外湿球 系统各部分 损失

温度／℃ 制冷循环Ａ各

过程π１／ｋＷ

制冷循环Ｂ各

过程π１′／ｋＷ

冷水系统

π２／ｋＷ

冷却水系统

π３／ｋＷ

换热器π４／

ｋＷ

总 损失π／

ｋＷ

系统 效率

ηｅｘ／％

＜２３ ２２．７７ １６．５０ １０．９０ １．８８ ０．４２ ５２．４７ ３２．３７

＜１７ ２２．００ ０ ９．８８ １．８４ ０．８５ ３４．５７ ３８．８２

＜１１ ０ ０ ７．８３ １．７７ １．７１ １１．３１ ５９．４３

　　从３个系统的 损失和 效率来看，在３种典

型工况下，双冷源＋板式换热器空调系统明显优于

常规冷水空调系统，在湿球温度＜１７℃，＜１１℃

时， 效率也明显优于单冷源＋板式换热器空调系

统。因为冷水的供回水温度提高，使得制冷机组的

制冷剂的蒸发温度提高，同时提升了制冷机组的

犆犗犘，使得系统循环过程各部分的 损失减少，同

时冷水温度提高，冷水系统的热量交换 损失要相

对小很多。因此在北京及华北地区采用这种系统，

在过渡季节和冬季节能效果明显。

４　结论

４．１　数据中心对空气环境的要求有别于常规舒适

性空调，其空调系统的设计也不同于常规空调系

统。对于规模不同、要求不同、负荷密度不同的数

据中心，采用何种形式的空调系统，应经详细经济、

技术论证后确定。

４．２　对于显热负荷密度大并具有极高的显热比的

数据中心机房来说，提高机房设计温度，可以有效

降低制冷设备能耗，同时冷水温度升高可以提升制

冷系统的蒸发温度，因此可以提高系统的犆犗犘，而

且制冷系统的 效率显著提升。

４．３　对于全年运行的空调系统而言，在过渡季节

和冬季合理利用冷却塔供冷，不仅合理利用天然冷

源，降低能耗，同时系统的 损失和 效率分析结

果显示，双冷源＋板式换热器空调系统是低能耗、

高效率的空调系统。
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　　与现行的３种空调冷水变流量系统水泵变频

控制策略相比，基于空调末端冷量主动性调节的水

泵变频控制策略具有如下优点：

１）该控制策略的实质是动态寻找最不利末端

并保证其流量需求，从而能满足系统所有空调末端

的实时流量需求，确保空调系统服务质量。

２）在部分负荷工况下，能尽可能地减小系统

各末端供回水支路的冗余压头，使系统实现比采用

定压差控制水泵变频策略更优的节能效果。

３）由于该控制策略实时保证了需求压差最大

的末端供回水支路流量，其他末端支路的冗余压头

靠温控阀来调节需求流量，系统无须专设自力式压

差控制阀来寻求各末端支路的动态水力平衡。

４）不必对流体压力、温度、流量等物理参量进

行在线检测，在确保系统最不利末端供给的前提

下，同时使得有利末端冗余压头相应减小，尽可能

地依据系统末端冷负荷变化实时调节系统冷水输

送能耗，有效地优化系统。
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