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住宅辐射制冷-独立新风空调系统
负荷比的多目标优化
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摘 要：为实现辐射制冷-独立新风空调系统负荷比的多目标优化，引入了 BES-CFD耦合
仿真方法，以长沙市某应用辐射制冷-独立新风空调系统的住宅房间为研究案例，同时研究了
不同的送风温差和不同负荷比下的系统能耗及室内热环境，从节能、热舒适和运行安全性的角

度，分析了最佳负荷比范围.结果表明：考虑系统节能性时，不同送风温差的最佳负荷比范围分
别为：46%~85%（4 益）、16%~85%（6 益）、3%~85%（8 益），且送风温差较大时更节能.从热舒适
角度分析，最佳负荷比范围分别为：20%~72%（4 益）、16%~59%（6 益）、3%~50%（8 益），较小的
送风温差具有更大的负荷比调节区间.各工况下顶板与地板壁面温度均高于近壁面空气露点
温度，无结露风险.综合考虑节能性、舒适性及安全性的最优负荷比宜取：46%~72%（4 益）、
16%~59%（6 益）、3%~50%（8 益）.
关键词：辐射空调；耦合仿真；负荷比；能耗；热舒适
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Multi-objective Optimization of Load Ratio of
CRCP-DOAS System in Residential Buildings

ZHANG Guoqiang1，2覮，FU Kaineng1，2，ZHANG Fan1，2，XU Zihang1，2，ZHANG Yuanyuan1，2
（1. National Center for International Research Collaboration in Building Safety and

Environment，Hunan University，Changsha 410082，China;
2. College of Civil Engineering，Hunan University，Changsha 410082，China）

Abstract：In order to implement the dual-objective optimization of load ratio of the combined ceiling radiant
cooling panel and DOAS air-conditioning（CRCP-DOAS）system, BES-CFD co-simulation is introduced. Taking a
residential room in Changsha with applications of CRCP-DOAS system as a research case, energy consumption of the
system and indoor thermal environment are studied under different load ratio of three supply air temperature differ原
ence, and the optimal load ratio range is obtained from the perspective of energy saving, thermal comfort and safety.
The results show that when considering the energy saving of the system, the optimal load ratio ranges are 46%~85%，
16%~85%, 3%~85% at the supply air temperature difference of 4 益，6 益，8 益，respectively. And it is more energy
efficient when the supply air temperature difference is larger. From the perspective of thermal comfort, the optimal
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张国强等：住宅辐射制冷-独立新风空调系统负荷比的多目标优化

辐射空调因其节能性[1]、舒适性[2]及污染小[3]等优
点而逐渐成为人们新的选择.低温地板辐射供暖作
为最先开发的辐射空调技术，在北美、欧洲已有 30
多年的使用历史[4].近年来，以顶板辐射供冷为代表
的辐射供冷技术受到广泛关注与研究[5-8].
然而单独的辐射空调系统只能承担室内显热负

荷，因此辐射空调通常配合独立新风系统来满足室

内除湿和较高的空气品质要求.辐射空调与独立新
风复合系统与常规对流空调相比可节能 30%~40%，
具体的节能潜力大小取决于系统设计、建筑负荷、气

候区域等因素[9].在系统设计方面，辐射末端显热负
荷承担比例（辐射末端承担显热负荷/总显热负荷，以
下简称“负荷比”）是一个重要参数，它不仅影响系统

能耗，而且影响室内热环境，以能耗和热舒适为目

标进行仿真研究是一个很有价值的研究课题 .
Kilkis等[10]对土耳其安卡拉民族博物馆的辐射空调
与独立新风复合系统在不同负荷比时的能耗进行了

分析，结果表明系统在负荷比为 60%时能耗降到最
低；隋学敏等[11]对住宅夏季工况辐射与新风复合系统
的负荷比做了 CFD分析，从热舒适及空气品质的角
度得出高、中、低三种负荷工况下的负荷比最优范

围；隋学敏等[12]还用 DeST能耗分析软件研究了夏季
工况住宅毛细管辐射空调与独立新风复合系统在

不同送风系统形式、热回收形式时能耗随负荷比的

变化，发现能耗始终随负荷比的增加而降低；Evren
等[13]建立了一个混凝土埋管辐射空调试验舱，采用电
加热风机送风，通过对比冬季不同作用温度下的能

耗随负荷比的变化情况，得出了负荷比的最优范围

为 0.65~0.75.
至今，关于负荷比的仿真研究，都是分别通过能

耗或热舒适的单目标优化得到适宜的负荷比范围，

而在实际工程中需同时考虑节能性、舒适性及安全

性对负荷比进行多目标优化.为了实现负荷比的多
目标优化，本文引入 BES-CFD耦合仿真，以长沙市

某应用辐射制冷-独立新风空调系统的住宅房间为
案例，同时对系统能耗、室内热环境及结露风险进行
分析，以节能性、热舒适性和安全性为目标优化负荷
比，为辐射制冷-独立新风空调系统的优化设计提供
理论基础.

1 BES-CFD耦合仿真与系统模型

1.1 BES-CFD耦合仿真
BES仿真用于全面分析建筑能源系统能耗，而

对于室内气流组织则采用多节点模型[14]来预测，该模
型将每个房间视为空气温度与压力均匀混合的一个
节点.在研究存在室内空气温湿度分层现象的空调
系统时，BES软件无法精确分析室内气流组织及局
部热环境. 而 CFD 软件通过求解 Navier-Stokes 方
程，能够准确预测室内温度与气流分布.但 CFD在
建筑系统仿真中也存在不足之处，一方面是准确和
动态的边界条件的获取十分困难，另一方面是 CFD
需要消耗大量计算资源.因此尽管实际建筑边界条
件是动态的，单独的 CFD仿真也往往只能做静态边
界条件下的流场分析.为了使两种软件能够互补，近
年来出现了一些耦合仿真接口与平台，例如 FMI
（Functional Mock -up Interface）、BCVTB（Building
Controls Virtual Test Bed）、AAMM（Agent and Artefact
for Multiple Models）等[15].在耦合仿真中，两种软件相
互交换数据，BES提供边界条件，而 CFD提供局部
热环境数据，相互取长补短，因此对于存在明显室内
温度分层的空调系统，耦合仿真比单独仿真的计算

结果更精确[16].
1.2 准动态松耦合方法

本文选取 EnergyPlus作为 BES软件，Ansys Flu原
ent作为 CFD软件，BCVTB作为耦合仿真平台.由于
BCVTB暂无接口与 Fluent直接连接，本文用 Matlab
作为媒介来调用 Fluent.各软件之间的协同工作关
系如图 1所示.

load ratio ranges are：20%~72%（4 益），16%~59%（6 益），3%~50%（8 益），respectively. And the load ratio has a
larger adjustment interval when the supply air temperature difference is smaller. Under each load ratio, the surface
temperature of ceiling and floor is higher than the air dew-point temperature near the surface, so there is no condensa原
tion risk. The optimal load ratio ranges are 46%~72%（4 益），16%~59%（6 益），3%~50%（8 益），respectively，under
comprehensive consideration of energy efficiency，thermal comfort and safety.

Key words：radiant cooling system；co-simulation；load ratio；energy consumption；thermal comfort
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EnergyPlus
Actor2

Actor1
BCVTB Matlab Fluent

图 1 各软件协作关系
Fig.1 Schematic of the collaboration among software

目前已有的耦合方法中，纯动态耦合计算精度

最高，但消耗计算资源最多，而准动态松耦合方法能

够在精度与计算资源间达到较好的平衡.因此本文
选用准动态松耦合的方法实现 EnergyPlus与 Fluent
之间的数据交互.
具体仿真流程见图 2.首先 EnergyPlus执行 tn时

刻的计算，并将 Fluent 计算所需的边界条件通过
BCVTB接口传递至 Matlab. Matlab将数据写入 txt文
档，通过脚本完成 Fluent Journal文件编写，并调用
Fluent进行 tn 时刻的计算. Fluent计算收敛后，Mat原
lab读取数据并通过接口传递至 EnergyPlus，进行 tn+1
时刻的计算.如此完成一个时间步长的运算.

等待 EnergyPlus完成当前时间步长计算
并输出壁面温度、送风量等数据至 BCVTB

Matlab从 BCVTB读取数据，写入 txt文件作为Fluent边界条件，并执行命令调用 Fluent

Fluent读取 Journal文件，并通过 UDF加载边
界条件，开始当前时间步长的计算

开始迭代，等待收敛

收敛？

是

否
否

是

耦合仿真结束

完成仿真时间？

Matlab读取 Fluent计算结果，将壁面对流
换热系数通过 BCVTB传至 EnergyPlus

开始

BCVTB读取变量配置文件

图 2 耦合仿真流程图
Fig.2 Workflow of the co-simulation

1.3 建筑与模型概况
本文研究对象为长沙市某高层住宅中间层 A户

型的客厅，房间尺寸为 4.2 m伊8.12 m伊3 m，东墙、北墙
与西墙均为内墙，南墙与阳台相连并设有大面积玻

璃门.围护结构的传热系数均满足标准限定值，具体
参数见表 1.室内热源为人、灯具和其他用电设备.房
间内有 2人，每人散热量为 120 W，每人散湿量为
100 g/h.灯具功率密度参照《建筑照明设计标准》（GB
50034—2013）[17]设计，居住建筑取 6 W/m2，用电设备
散热量取 6 W/m2.室内空调设计温度为 26 益，设计
相对湿度为 60%.房间的室内热源时刻表见表 2.

表 1 围护结构热性能参数
Tab.1 Thermal properties of the building envelopes

围护结构类型 围护结构材料
传热系数

/（W·m2·K-1）
标准限定值

/（W·m2·K-1）

外墙
200黏土多孔砖+70挤

塑聚苯板
0.54 1.00

内墙 加气混凝土砌块 1.01 2.00
外窗

塑料型材 6高透光
Low-E+12空气+6透明 2.00 3.20

楼板
160钢筋混凝土+120

水泥焦渣
1.58 2.00

表 2 人员、灯具、用电设备时刻表
Tab.2 Occupants，lighting and electrical

equipment schedules

负荷类型 时间 占有率或使用率/%

人员

0:00—7:00 10
7:00—8:00 50
8:00—11:00 100
11:00—12:00 50
12:00—17:00 100
17:00—18:00 50
18:00—22:00 100
22:00—24:00 10

灯具、

用电

设备

0:00—7:00 0
7:00—22:00 100
22:00—24:00 0

该住宅区空调形式为混凝土埋管辐射顶板与独

立新风复合系统，除顶层屋顶和二层地板做了保温

隔热措施外，其余层楼板均未做保温措施，因此标准

层的顶板与地面均为冷辐射面.该系统以地源热泵
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为冷热源，其中高温冷热水机组夏季供回水温度为

16/21 益，通过旁通供应 18/21 益的辐射顶板冷水；低
温冷热水机组夏季供回水温度为 7/12 益，为新风系
统提供冷水.本文 EnergyPlus能源系统模型部件均
按实际系统构建，以保证仿真的准确性.
图 3为 Fluent几何模型，送风口位于房间南侧

地面，回风口位于房间北墙上部.模型全部划分六面
体结构网格，壁面、风口及热源附近局部加密，总网

格数为 623 761，网格质量均为 1.

X

Z

Y
图 3 房间的 Fluent几何模型
Fig.3 Fluent model of the room

Fluent 边界条件在每个时间步长均由 Energy原
Plus计算提供，包括：人员冷负荷、人员湿负荷、灯光
设备冷负荷、壁面温度、送风量、送风温度、送风含湿

量等.完成一个步长的迭代计算后，Fluent输出壁面
对流换热系数至 EnergyPlus，使其进行下一时间步长
的计算.

2 模型验证

2.1 验证工况的选取
徐照南[18]已在 2016年 5月至 6月期间对该住宅

进行了试验测试，测试期间系统以固定的工况运行，

房间新风量为 108 m3/h，新风温度为 22 益.由于耦合
仿真仅模拟单个房间，辐射与新风系统的供回水流

量较难通过总流量乘以比例来换算，故由 EnergyPlus
根据供回水温差自动计算流量.
为了充分验证耦合仿真模型的准确性，选取了 3

个具有代表性的试验日作为对比工况，分别为 6月 7
日、6月 12日、6月 14日，其室外干球温度在一天内
的变化如图 4所示.其中，6月 14日的峰值温度最
高，6月 7日次之，6月 12日的全天温度最低，3个试
验日可分别代表高、中、低 3个负荷工况.本文利用
实测的气象数据对 EnergyPlus 的气象文件进行修
改，以保证耦合仿真与试验时的室外气候条件基本

一致.
40
38
36
34
32
30
28
26
24
220：00 6：00 12：00 18：00 24：00

6月 14日6月 12日6月 7日

时刻

图 4 试验日室外干球温度变化
Fig.4 Variation of outdoor dry bulb temperature on test day

2.2 室内垂直温度分布对比
选取试验日下午 14:00和夜间 20:00两个时刻

实测的室内垂直温度与 Fluent计算的垂直温度分布
进行对比，如图 5所示.
可以看到，耦合仿真计算的温度和实测温度随

高度的整体变化趋势一致，地面附近空气温度较低，

随着高度增加空气温度逐渐上升，在 1.1 m左右达到
最大值，之后又逐渐降低，但耦合仿真计算的 0.1~
0.6 m高度的温度梯度较实测数据大.

表 3给出了耦合仿真计算的垂直温度与实测值
之间的误差，不同时刻各个高度处空气温度的误差

均在 5%之内，计算结果的准确性较高.

22.0 22.5 23.0 23.5 24.0 24.5

3.0
2.5
2.0
1.5
1.0
0.5

0
空气温度/益
（a）6月 14日

22.0 22.5 23.0 23.5 24.0 24.5

3.0
2.5
2.0
1.5
1.0
0.5

0
空气温度/益
（b）6月 12日
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22.0 22.5 23.0 23.5 24.0 24.522.0 22.5 23.0 23.5 24.0 24.5

3.0
2.5
2.0
1.5
1.0
0.5

0
空气温度/益
（c）6月 7日

耦合仿真 14：00
实验测试 14：00

耦合仿真 20：00
实验测试 20：00

图 5 耦合仿真与实测的室内垂直温度分布对比
Fig.5 Comparison of indoor vertical temperature

distribution between co-simulation and field measurement

表 3 室内垂直温度计算误差
Tab.3 Calculation error of indoor vertical temperature %

高度/m
6月 14日 6月 12日 6月 7日

14:00 20:00 14:00 20:00 14:00 20:00
0.1 0.61 4.61 2.03 2.88 1.07 3.88
0.6 1.85 3.10 3.54 1.41 2.36 2.84
1.1 1.89 3.08 3.68 1.41 2.19 3.13
1.6 2.23 2.78 3.71 1.31 2.00 3.33
2.1 1.62 3.23 3.29 1.67 1.79 3.69
2.6 1.88 2.75 3.79 1.26 2.17 3.11

2.3 壁面温度对比
试验期间壁面温度数据记录时段为 10：00—

16：00，选取该时间段内实测的南墙、北墙、顶板和地
板的壁温与 EnergyPlus计算的壁温进行对比，如图 6
所示. 3个试验日的耦合仿真计算结果与实测值相差
不大，差值均在 1 益以内，各壁面温度在一天内的波
动幅度很小，耦合仿真计算的壁面温度变化趋势与

实测值基本一致.表 4为耦合仿真计算的各壁面温
度和实测值之间的平均误差，均在 5%以内. 6月 14
日（高负荷）和 6月 7日（中负荷）两个试验日的北墙
壁面温度计算误差均比其他壁面高，主要是由于实

际住宅的回风口位于厨房和卫生间，而耦合仿真模

型中将回风口布置在北墙，这将对北墙的壁温计算

造成一定的影响.总体上看，本文耦合仿真模型的准
确性可以接受.

10：00 11：00 12：00 13：00 14：00 15：00 16：00

24.0
23.5
23.0
22.5
22.0
21.5
21.0

时刻

（a）6月 14日

10：00 11：00 12：00 13：00 14：00 15：00 16：00

24.0
23.5
23.0
22.5
22.0
21.5
21.0

时刻

（b）6月 12日

10：00 11：00 12：00 13：00 14：00 15：00 16：00

24.0
23.5
23.0
22.5
22.0
21.5
21.0

时刻

（c）6月 7日
耦合南
实测南

耦合北
实测北

耦合顶板
实测顶板

耦合地板
实测地板

图 6 耦合仿真与实测的壁面温度对比
Fig.6 Comparison of wall temperature between

co-simulation and field measurement

表 4 壁面温度的平均计算误差
Tab.4 Average calculation error of wall temperature %
试验日 南墙 北墙 顶板 地板

6月 14日 0.99 2.77 0.65 1.07
6月 12日 1.50 1.49 1.54 0.93
6月 7日 1.02 2.63 0.58 1.56

3 负荷比工况选取

3.1 负荷比调节模式
选取夏季典型日 7月 10日作为负荷比分析的
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试验日.为了实现不同的负荷比工况，需要调节辐射
末端和新风末端承担的显热负荷.在本文所述空调
系统中，可实现的负荷比调节模式有：调节辐射顶板

水流量、调节新风送风量、调节新风送风温差.考虑
到调节的便捷性与直接性，本文将调节送风量与送

风温差作为主要的调节模式.
由于所研究房间采用地板送风的形式，按照《民

用建筑供暖通风与空气调节设计规范》（GB 50736—
2012）[19]的规定，送风温度不宜低于 16 益，因此本文
将送风温差上限定为 8 益，选取的 3组送风温差分
别为 4 益、6 益、8 益.在每组送风温差工况中，分别改
变送风量来实现不同的负荷比.
3.2 动态仿真逐时负荷比的调节

在能耗的动态仿真中，房间的负荷是逐时变化

的，需要通过自控系统调节逐时制冷量.本文 Ener原
gyPlus模型中，辐射末端水流量根据逐时负荷自动
调节.而对于新风末端，由于每组送风温差的不同负
荷比工况是通过改变送风量来实现的，因此在每个

负荷比工况下不再单独改变逐时送风量，即固定送

风量，以保证各工况间的可比性.
因此，本模型通过调节逐时送风温差来改变逐

时的新风末端承担负荷（仅在房间峰值负荷时刻，送

风温差为该工况的设计温差），以保证逐时负荷比均

等于该工况的设计负荷比.
3.3 辐射末端承担最大负荷比的确定

在调节负荷比时，由于最小新风量的存在，且各

工况送风温差不为0，因此辐射末端所能承担的最
大负荷比并不是 100%，需要通过计算确定该最大负
荷比.
该房间最小新风量按《民用建筑供暖通风与空

气调节设计规范》（GB 50736—2012）[19]设计，为人均
30 m3/h.在 3组送风温差下，分别用最小新风量进行
EnergyPlus初次模拟，得到 3组送风温差的最大负荷
比分别为：92.59%（4 益）、88.83%（6 益）、84.98%（8
益）.为了使 3组送风温差下的负荷比工况一致，以
便对比分析，选取 85%作为最大负荷比，使 3组送风
温差均能调节至该负荷比.
3.4 各负荷比工况的调节参数
该复合空调系统需辐射末端与新风末端配合使

用，负荷比为 0%（只有新风系统时）的工况不切合实
际，不予考虑.为了使负荷比工况分布更均匀，将各
工况之间的间隔定为 20%，以 20%为最小负荷比，依
次增大至 85%，各负荷比工况下的送风温差及送风
量见表 5.

表 5 各工况送风参数
Tab.5 Supply air parameters under different

operating conditions

工况 送风温差/益 送风温度/益 送风量

/（m3·h-1）
辐射末端

负荷比/%
1 4 22 499.7 20
2 4 22 350.0 40
3 4 22 249.9 60
4 4 22 121.6 85
5 6 20 307.0 20
6 6 20 228.7 40
7 6 20 163.6 60
8 6 20 80.7 85
9 8 18 219.6 20
10 8 18 167.5 40
11 8 18 122.0 60
12 8 18 60.0 85

4 结果分析与讨论

4.1 系统能耗分析
4.1.1 各工况系统总能耗评价

图 7为各工况下的系统总能耗. 3 组送风温差
下，系统总能耗变化趋势一致，当辐射末端承担显热

负荷量增加（新风送风量减小）时，系统总能耗降低，

并且随着送风温差的增大，不同负荷比下的系统总

能耗均降低.
300
250
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50

0 0 20 40 60 80 100

4 益温差
6 益温差
8 益温差

负荷比/%
图 7 不同负荷比时的总能耗

Fig.7 Total energy consumption under different load ratio

在 4 益送风温差下负荷比为 20%时系统总能耗
最大，为 260.79 MJ；在 8 益送风温差下负荷比为
85%时系统总能耗最小，为 55.44 MJ.由《夏热冬冷地
区居住建筑节能设计标准》（JGJ 134—2010）[20] 相关
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条例计算得到本房间夏季空调日平均能耗限值为

43.92 MJ，由图可看到所有工况下的系统能耗均大于
标准限值，系统节能性有待提高.
4.1.2 系统各部分能耗分析

各工况下系统的各部分能耗如图 8所示.在各
送风温差下，新风系统能耗占比均在负荷比为 20%
时达到最大，分别为 99.13%（4 益）、98.50%（6 益）、
97.95%（8 益）；随着新风量减小，新风系统能耗占比
逐渐减小，在负荷比为 85%时降至最低，分别为
89.27%（4 益）、86.08%（6 益）、83.95%（8 益）.
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a—新风风机；b—再热盘管；c—新风系统热泵主机；
d—辐射系统热泵主机；e—新风系统地源水循环泵；

f—新风系统冷热水循环泵；g—辐射系统地源水循环泵；
h—辐射系统冷热水循环泵

图 8 不同负荷比时系统各部分能耗
Fig.8 Detailed system energy consumption

under different load ratio

由图 8可知新风系统地源热泵主机和再热盘管
是新风系统的主要能耗来源，各工况下这两部分能

耗占新风系统总能耗的比值平均可达 82.32%.这是
因为本空调系统新风机组采用冷盘管除湿，新风先

被处理到送风含湿量对应的露点温度，再经过再热

送往空调区域.因此，虽然随着负荷比的增大，辐射
系统各部分能耗上升，但由于占比较大的新风系统

能耗降低，系统总能耗依然呈下降趋势.另一方面，
随着送风温差增大，再热盘管能耗降低，系统总能耗

也减小.因此该空调系统在新风处理方面仍有较大
的节能潜力.
4.1.3 系统节能潜力分析
由前节可知，该空调系统中用于处理新风的能

耗远远大于辐射末端能耗，若能优化新风处理方式，

系统总能耗将大幅降低.
溶液除湿因其节能、高效的特点而得到了广泛

的关注与应用，因此本节选用全热回收热泵式溶液

除湿机组代替原冷却盘管除湿机组，以分析系统节

能潜力.用于替代的溶液除湿机组 COP取 4，全热交
换效率取 60%.在计算溶液除湿机组能耗时，保持原
送风状态点及室内状态点不变，以保证原辐射系统

能耗不变，由此来确定热交换过程及机组除湿量.
经计算，采用溶液除湿后的系统总能耗如图 9

所示.各工况的总能耗与冷却除湿相比明显下降，平
均下降比例为 72.13%.除工况 1、2之外，其余工况
的总能耗均在标准限值 43.92 MJ以下，满足节能标
准.总能耗随新风量及送风温差的变化趋势与原系
统一致，新风量越小、送风温差越大，总能耗越低.但
在负荷比为 85%时，3组送风温差下的总能耗相差
无几，此时已接近最大节能限度. 3组送风温差下满
足节能标准的负荷比范围分别为：46%~85%（4益）、
20%~85%（6益）、20%~85%（8益）.
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图 9 采用溶液除湿时系统总能耗
Fig.9 Total system energy consumption with liquid desiccant

4.2 室内热舒适分析
4.2.1 PMV-PPD指标

PMV（预测平均投票数）和 PPD（预测不满意率）
是分析室内人体热感觉的两个重要指标，都是基于

人体热平衡方程来计算的.本文计算 PMV指标时，
服装热阻取 0.3 clo，人体新陈代谢率取 1.06 met（按
人体散热量 120 W、人体表面积 1.95 m2 计算，即
61.538 5 W/m2），空气温湿度均取人员活动区（本文
取 1.7 m以下）的平均值.由于房间室内各表面发射
率均较高，因此式（1）可用于计算平均辐射温度，其
中人体对各表面角系数由 Fluent导出.

T 4mrt = T 41 FP-1 + T 42 FP-2 +… + T 4
N FP-N （1）

式中：Tmrt为室内平均辐射温度，K；T1、T2、…、TN为室

内各表面温度，K；FP-1、FP-2、…、FP-N为人体对室内各

表面的角系数.
各工况均取 16:00时刻（负荷最大时刻）进行计

算，PMV值和 PPD值分别如图 10和图 11所示，人
员活动区空气温度和平均辐射温度如图 12所示.

送风温差不变时，随着负荷比增大，辐射末端承

担显热负荷增加，室内各壁面温度下降，平均辐射温

度下降，导致 PMV值减小，PPD值增大.同一负荷比
下，送风温差增大时，人员活动区空气温度降低，因

此 PMV值也减小，PPD值增大. ISO 7730[21]中 PPD推
荐值为 0%~10%，对应的 PMV推荐值为-0.5~0.5，在
此范围内的负荷比区间随送风温差增大而减小，各

送风温差下满足 PMV-PPD预测舒适要求的最大负
荷比分别为 72%（4 益）、59%（6 益）、50%（8 益）左右，
因此较小的送风温差下负荷比的调节空间更大.

4 益温差
6 益温差
8 益温差

ISO 7730限值
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图 10 不同负荷比下的 PMV值

Fig.10 PMV value under different load ratio
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图 11 不同负荷比下的 PPD值
Fig.11 PPD value under different load ratio
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图 12 不同负荷比下的空气温度和平均辐射温度
Fig.12 Air temperature and mean radiant temperature

under different load ratio
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4.2.2 室内垂直温度梯度
垂直温度梯度是局部不舒适度评价的一个重要

指标，图 13给出了 16:00时刻各工况下的室内垂直
温度分布，各高度分别为 0.1 m、0.6 m、1.1 m、1.7 m、
2.2 m、2.8 m.
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图 13 不同负荷比下室内垂直温度分布
Fig.13 Vertical air temperature distribution

under different load ratio

由图可知，在各工况下，室内温度在 1.7 m以下
空间呈上升趋势，而在 1.7~2.2 m之间出现下降.这
是因为人体热源主要作用区在 0~1.7 m之间，垂直高
度高于人体热源一定距离时，空气得热量减少.在
2.2 m以上空间，负荷比较小时送风速度较大，上层
热空气换热量增加，空气温度依然呈略微下降趋势；

在负荷比较大时，送风速度小，对上层热空气的冷却

作用大大降低，虽然辐射顶板温度较低，但对流换热

量极小，因此温度呈上升趋势.另外，室内垂直温度
梯度也随送风温差的增大而增大.
按照 ISO 7730[21]的垂直温差舒适性标准，人体脚

踝到头部（静坐 0.1~1.1 m，站立 0.1~1.7 m）垂直温差
应小于 3 益.由图可看出所有工况下脚踝到头部垂
直温差均在标准允许范围内.
4.2.3 冷风不满意率

各工况下，16:00 时刻室内 0.1 m、0.6 m、1.1 m、
1.7 m高度的平均风速见表 6.可见大部分工况下，不
同高度处的空气平均流速均在 0.05 m/s以下，按 ISO
7730[21]冷风不满意率的计算方法，0.05 m/s以下空气
流速的冷风不满意率为 0.

表 6 各工况下室内不同高度平均风速
Tab.6 Mean air velocity at different height

under different operating conditions

高度

/m
平均风速/（m·s-1）

工况 1 工况 2 工况 3 工况 4 工况 5 工况 6
0.1 0.060 4 0.040 3 0.028 8 0.010 6 0.036 2 0.026 7
0.6 0.061 5 0.041 4 0.030 2 0.011 9 0.037 9 0.028 8
1.1 0.071 2 0.049 0 0.035 1 0.013 6 0.043 4 0.032 1
1.7 0.075 2 0.052 3 0.037 6 0.015 2 0.045 7 0.034 2
高度

/m
平均风速/（m·s-1）

工况 7 工况 8 工况 9 工况 10 工况 11 工况 12
0.1 0.017 9 0.006 7 0.024 9 0.018 2 0.012 8 0.004 6
0.6 0.019 7 0.007 5 0.026 6 0.020 0 0.014 0 0.005 6
1.1 0.022 8 0.008 8 0.030 8 0.023 5 0.016 0 0.006 4
1.7 0.024 7 0.009 6 0.033 1 0.025 3 0.017 8 0.007 1

冷风不满意率最大值出现在工况 1 下室内高
1.7 m处，计算值为 2.49%，远远低于 ISO 7730限值
20%.因此该空调系统地板送风方式舒适性良好，不
会造成吹风感.
4.3 结露风险分析
本文空调系统顶板与地板均为冷辐射面，均需

进行结露风险分析.在 z = 0.05 m（地板附近）和 z =
2.95 m（顶板附近）两个平面分别选取 12个均匀分布
的点计算空气露点温度，各点在 x-y平面的分布如
图 14所示.经统计发现各工况下位置 7处的空气露
点温度均最高，故将两个高度的位置 7处的空气露
点温度分别与地板和顶板的壁面温度对比，分析结

露风险.
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图 14 各点在 x-y平面的分布

Fig.14 The distribution of points in the x-y plane

限于篇幅，本文仅对 3组送风温差下 85%负荷
比工况的分析结果进行说明，如图 15所示.在 85%
负荷比下，辐射末端承担的显热负荷较大，各时刻顶

板与地板的壁面温度均较低，接近于回水温度 21
益，但顶板与地板附近的空气露点温度仍低于壁面
温度 2~3 益，并无结露风险.其他负荷比工况下，顶
板与地板的壁面温度更高，但壁面附近空气露点温

度基本不变，均无结露风险.
4.4 最佳负荷比范围汇总

本文综合考虑了负荷比对系统能耗、热舒适、结

露风险的影响，从不同角度分析了各送风温差下适
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图 15 顶板、地板壁面温度和空气露点温度
Fig.15 Surface temperature of ceiling and floor

and air dew-point temperature

宜的负荷比范围，为：46%~72%（4 益）、20%~59%（6
益）、20%~50%（8 益）.但在 6 益与 8 益送风温差下，
通过观察各指标变化趋势可发现 20%并非实际的适
宜负荷比范围下限值.

为了得到更准确的范围，根据各参数的变化趋

势补充了 10%（6益）和 5%（8 益）的负荷比工况进行
分析.根据两组送风温差下能耗-负荷比、PMV-负荷
比及 PPD-负荷比的曲线拟合分析得到满足标准限
值的负荷比范围分别为：16%~59%（6 益）、3%~50%
（8 益）.在此负荷比范围内，垂直温差和吹风感均在
限值内，且无结露风险，由于篇幅有限在此不赘述.
调整后的各送风温差下最优负荷比范围见表 7.

表 7 最优负荷比范围汇总
Tab.7 Summary of optimal range of load ratio

送风温差/益 满足各指标限值的负荷比范围/%
4 46~72
6 16~59
8 3~50

5 结 论

本文引入 BES-CFD耦合仿真方法，分析住宅辐
射制冷-独立新风空调系统在不同送风温差下辐射末
端承担的负荷比对系统能耗、室内热舒适、结露风险的

影响.以长沙市某住宅为研究案例，得出了以下结论：
1）相同的送风温差下，系统总能耗随负荷比增

大而增大；相同负荷比下，系统总能耗随送风温差增

大而减小.原空调系统在所有工况下的日均总能耗
均大于标准限值（43.92 MJ），主要原因是新风采用冷
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却除湿及再热的方式进行处理，导致新风系统能耗

非常大，最高占比可达 99.13%.
2）采用溶液除湿系统代替原冷却除湿机组，优化

后系统总能耗明显下降，平均下降比例可达 72.13%.
在各送风温差下，系统总能耗在标准限值范围内的负

荷比区间分别为：46%~85%（4 益）、16%~85%（6 益）、
3%~85%（8益）.较大的送风温差下，系统能耗更低.

3）室内 PMV指标随负荷比的增大以及送风温
差的增大而减小，各送风温差下 PMV指标满足标准
限值范围的负荷比区间分别为：20%~72%（4 益）、
16%~59%（6 益）、3%~50%（8 益）.更小的送风温差下
负荷比调节范围更大.

4）室内垂直温度梯度随负荷比的增大以及送风
温差的增大而增大，但各工况下人体脚踝到头部位

置垂直温度梯度均在标准限值内.各工况下室内不
同高度的平均空气流速均较低，最大仅为 0.075 2 m/
s，冷风不满意率最大仅为 2.49%.所有工况冷风不满
意率均在标准限值内.

5）各工况下顶板与地板附近的空气露点温度
均低于壁面温度 2~3 益，无结露风险，系统能够安
全运行.

6）不同送风温差下，综合节能性、热舒适性、运
行安全性的最佳负荷比范围分别为：46%~72%（4
益）、16%~59%（6 益）、3%~50%（8 益）.在适宜的负荷
比范围内，对于追求经济效益的工程项目（普通住

宅或酒店），宜取较大值提高节能性，而对于舒适性

要求较高的项目（高档酒店），宜取较小值来提高舒

适性.
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