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污水源热泵制热模型及外在参数影响
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摘　要：分别建立了污水源热泵四大部件（蒸发器、压缩机、冷凝器、膨胀阀）模型，并进行耦合。采

用 ＭＡＴＬＡＢ软件进行编程模拟，分别计算了污垢热阻、污水流量、污水进口温度变化对热泵冬季

制热性能的影响。结果显示：当污垢热阻在０～１（ｍ
２·Ｋ）／ｋＷ范围内变化，系统制热量由３５３ｋＷ

降低到３０１ｋＷ，降低了１４．８％；当污水入口温度由８℃升高到２０℃时，系统制热量由３２０ｋＷ 升

高到４２３ｋＷ，升高了３２．１％；当污水流量由１０ｋｇ／ｓ升到２０ｋｇ／ｓ时，系统制热量由３３９ｋＷ 增加

到３６４ｋＷ等。过程中热泵ＣＯＰ在３．６～４．８范围内变化，说明污水源热泵具有较好的热性能。
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　　能源短缺以及环境污染问题越来越受到人们的

关注，随着暖通空调能耗的增加，越来越多的低品位

可再生能源应用到暖通空调领域。城市污水作为一

种低品位可再生能源，由于其具有水量充足，温度波

动范围小，冬暖夏凉等优势，正越来越受研究者的重

视［１２］，污水源热泵是水源热泵的一种，利用城市污

水作为冷热源，通过热泵技术为建筑提供冷量或热

量［３］，充分体现了节能环保意识。

其他国家对热泵系统的研究较早，２０世纪８０

年代，就开始对如何回收污水中的热量进行研究，并

且，分析了污水源热泵的应用成效［４］，中国起步较

晚，２００５年开始，孙德兴等
［５］研发了一种闭式取水

装置；吴荣华等［６］基于工程实践，对系统能耗、制冷

制热系数等进行了详细测试，分析了各参数的变化

规律；庄兆意等［７］分析了直接式污水源热泵系统中

存在的污垢、机组冬夏季切换等关键问题。近年来，

很多学者对污水源热泵也做了很多理论和实验

分析［８１１］。

前人已经对污水源热泵做了不少研究，但较少

将污水源热泵的各种因素考虑在内。本文采用理论

模拟的方式，研究了各种影响因素对直接式污水源

热泵的影响。

１　模型建立

１．１　充注量计算模型

由于在封闭的热泵系统中制冷剂充注量不变，

且制冷剂主要集中在蒸发器和冷凝器当中。而蒸发

器、冷凝器中的制冷剂又绝大部分在其两相区中。

因此，如何计算两相区中的制冷剂含量成为关键。

本系统所采用的制冷剂为Ｒ２２。

１．１．１　两相区制冷剂量的计算　两相区制冷剂的

平均密度ρ与制冷剂的气态密度ρｇ，液态密度ρｌ及

空泡系数α有关，计算式为

ρ＝αρｇ＋（１－α）ρｌ （１）

　　文献［１２１３］所采用的空泡系数计算式为

α＝
１

１＋
１

狓
－（ ）１狊ρｇρｌ

（２）

式中：狓为制冷剂干度；ρｇ、ρｌ分别为制冷剂气态、液

态的密度，ｋｇ／ｍ
３；狊为滑动比，采用ｃｈｉｓｈｏｌｏｍ滑动

比［１３］进行模型修正；狊＝（ρｌ／ρｇ）
１／２。

假定干度在换热器当中是线性变化的，以狓ｏ表

示干度最小值，则某点的干度值为

狓＝ （１－狓ｏ）狔／犔ｔｐ＋狓ｏ （３）

式中：犔ｔｐ为换热器两相区管长，ｍ；狔为换热管某点

到起始端的长度，ｍ。

将式（２）、（３）带入式（１），得出制冷剂平均密度

公式，再代入式（４），得到充注量计算式为

犿ｔｐ＝犃∫
犔
ｔｐ

０
ρｄ狔＝

犔ｔｐ犃

１－狓ｏ∫
１

狓
ｏ

狓＋（１－狓）狊
狓νｇ＋（１－狓）狊νｌ

ｄ狓＝

犔ｔｐ犃狊

１－狓ｏ

νｇ－νｌ
（νｇ－狊νｌ）

２ｌｎ
νｇ

狓ｏνｇ＋狊（１－狓ｏ）νｌ
－

犔ｔｐ犃（狊－１）

νｇ－狊νｌ
（４）

１．１．２　过热、过冷区制冷剂充注量计算　过热（过

冷）区制冷剂的平均密度采用进出口密度的算数平

均值，则其充注量计算式为

犿ｓ＝
π犱

２
ｉ

４ρ
犔ｓ （５）

式中：犱ｉ为铜管内径，ｍ；ρ为过热（过冷）区制冷剂的

平均密度，ｋｇ／ｍ
３；犔ｓ为过热（过冷）区的管长，ｍ。

１．２　压缩机模型

系统采用螺杆式压缩机，压缩机的状态方程为

犜２
犜１
＝
狆ｃ

狆（ ）ｅ
犽－１
犽

（６）

式中：犜１、犜２ 分别为进出口制冷剂温度，Ｋ；狆ｅ、狆ｃ分

别为进出口制冷剂压力，Ｐａ；犽为制冷剂多变指数，

犽＝１．１９６。

蒸发压力狆ｅ 和冷凝压力狆ｃ 可采用Ｃｌｅｌａｎｄ
［１４］

方程求得，假定５℃的过热度，若已知压缩机入口温

度犜１，可根据式（６）求出温度犜２。

压缩机内制冷剂的质量流量可表示为

犿ｒ，ｃ＝ （ηｖ犞ｔｈ）／υ１ （７）

式中：犞ｔｈ压缩机的理论容积排气量，ｍ
３／ｓ；υ１ 为压缩

机进口气体比容，ｍ３／ｋｇ；ηｖ 为容积效率，ηｖ ＝

０．９５－０．０１２５狆ｃ／狆ｅ。

压缩机的出口焓值为

犺２ ＝犺１＋
犽狆ｅ
犽－１

狆ｃ

狆（ ）ｅ
犽－１
犽

－［ ］１υ１ （８）

式中：犺１ 为压缩机的入口焓，Ｊ／ｋｇ；犺２ 为压缩机的出

口焓，Ｊ／ｋｇ。

１．３　冷凝器模型

冷凝器的计算包括两相区、过热区及过冷区３

个区域，冷凝器管内走制冷剂，管外走热水，热水与

制冷剂为逆向流动，换热量表达式为

犙ｃ＝犿ｗ，ｃ犮ｐ，ｗ（狋ｗ，ｃ，ｏ－狋ｗ，ｃ，ｉ）＝犿ｒ，ｃ（犺ｒ，ｃ，ｉ－犺ｒ，ｃ，ｏ）

（９）

式中：犿ｗ，ｃ为热水质量流量，ｋｇ／ｓ；犆ｐ，ｗ为热水定压比
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热，Ｊ／（ｋｇ·ｋ）、狋ｗ，ｃ，ｉ、狋ｗ，ｃ，ｏ为热水进出口温度，℃；

犿ｒ，ｃ为制冷剂的质量流量，ｋｇ／ｓ；犺ｒ，ｃ，ｉ、犺ｒ，ｃ，ｏ为制冷剂

进出口焓，Ｊ／ｋｇ。

制冷剂侧、水侧的换热系数方程见文献［１５］，制

冷剂侧两相区的换热系数方程见文献［１６］。

以内表面为基准的热流密度计算式为

狇ｉ＝犺ｒ（狋狉－狋ｂｉ）＝犺ｒΔ狋ｉ （１０）

式中：狋ｒ 为管内制冷剂平均温度，℃；狋ｂｉ为管内壁面

温度，℃；犺ｒ为制冷剂侧的换热系数，Ｗ／（ｍ
２·Ｋ）。

考虑水侧的换热系数，可得另一个以内表面为

基准的热流密度计算式。

狇′ｉ＝
Δ狋ｍ－Δ狋ｉ

１

犺ｗ，ｃ
＋犚（ ）ｏｆ

犱ｉ
犱狅
＋
δ
λ

犱ｉ
犱ｍ

（１１）

式中：Δ狋ｍ 为平均对数温差，℃；犺ｗ，ｃ为水侧的对流换

热系数，Ｗ／（ｍ２·Ｋ）；犱ｏ、犱ｍ 分别为铜管外径和平

均直径，ｍ；δ为铜管厚度，ｍ；λ为铜管的导热系数，

Ｗ／（ｍ·Ｋ）；犚ｏｆ为水侧的污垢热阻，（ｍ
２·Ｋ）／Ｗ。

由于狇ｉ与狇′ｉ相等，试算可得出狋ｂｉ，进而得出其它

值。从而求出各相区换热管面积及管长。

１．４　膨胀阀模型

膨胀阀的开启度由过热度控制，膨胀阀内制冷

剂质量流量关系式［１６］为

犿ｒ，ｐ＝犆Ｄ犃ｖ ２（狆ｖｉ－狆ｖｏ）／狏槡 ｖｉ （１２）

式中：狆ｖｉ、狆ｖｏ为膨胀阀进出口压力，Ｐａ；犆Ｄ 为流量系

数；νｖｉ为膨胀阀进出口制冷剂比容，ｍ
３／ｋｇ；犃ｖ 为通

道面积，ｍ２。

膨胀阀的通道面积与出口过热度在某一温度范

围内呈线性关系。由各已知参数可计算出犿ｒ，ｐ。

１．５　蒸发器模型

蒸发器的计算分两相区和过热区两个区，制冷

剂与管外污水逆向流动，根据能量守恒定律，可列出

方程

犙ｅ＝犿ｗ，ｅ犮ｐ，ｗ（狋ｗ，ｅ，ｉ－狋ｗ，ｅ，ｏ）＝犿ｒ，ｅ（犺ｒ，ｅ，ｏ－犺ｒ，ｅ，ｉ）

（１３）

式中：犿ｗ，ｅ为污水质量流量，ｋｇ／ｓ；狋ｗ，ｅ，ｉ、狋ｗ，ｅ，ｏ为污水

进出口温度，℃；犿ｒ，ｅ为制冷剂的质量流量，ｋｇ／ｓ；

犺ｒ，ｅ，ｉ、犺ｒ，ｅ，ｏ为制冷剂进出口焓，Ｊ／ｋｇ。

制冷剂侧两相区的换热系数公式［１７］为

犺ｒ，ｅ，ｔ＝５７．８犪
狇
０．６
ｉ 犿

０．２
ｒｍ

犱０．２ｉ
（１４）

式中：狇ｉ为内表面的热流密度，Ｗ／ｍ
２；犪为系数；犿ｒｍ

为单位面积制冷剂的平均流量，ｋｇ／（ｍ
２·ｓ）；犣为蒸

发器内每流程管数。

水侧的传热系数犺ｗ，ｅ见文献［１５］。

将式（１４）带入总传热系数式，可得

犓 ＝
１

１

犺ｗ，ｅ
＋犚ｏｆ＋

δ
λ

犱ｏ
犱ｍ
＋

１

５７．８犪
狇
０．６
ｉ 犿

０．２
ｒｍ

犱０．２ｉ

犱ｏ
犱ｉ

（１５）

　　以内表面及以外表面为基准的热流密度关系为

狇ｉ＝
犃ｏ
犃ｉ
狇ｏ＝

犱ｏ
犱ｉ
犓Δ狋 （１６）

　　将式（１５）代入式（１６）之后，式（１６）只有热流密

度狇ｉ为未知的，经试算可得出狇ｉ，进而求出其他值。

从而求出各区换热管面积及管长。

１．６　模型求解

采用 ＭＡＴＬＡＢ软件编程，按照以上模型建立

的先后顺序编写程序。图１为程序的总流程图，其

中，蒸发器和冷凝器模型求解均为假定出口焓，将计

算出的总管长与原设定管长对比，不相等则调节出

口焓，直至相等为止。

图１　总流程图

犉犻犵．１　犜犺犲狆狉狅犵狉犪犿犳犾狅狑犮犺犪狉狋
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膨胀阀模型计算后将犿ｒ，ｐ与犿ｒ，ｃ进行对比，不

等则调整冷凝温度，直至相等。紧接蒸发器模型计

算，将新算出的过热度与原设定过热度对比，不等则

调节蒸发温度，直至相等。之后计算系统充注量，并

判断计算充注量与原设计充注量是否相等，不等则

调节过热度Δ狋ｓｈ，直至相等，输出结果。

程序编写完成之后，以表１中参数为基准参数，

改变污垢热阻、污水入口温度、污水流量，观察其对

热泵性能的影响。

表１　输入参数表

犜犪犫犾犲１　犐狀狆狌狋狆犪狉犪犿犲狋犲狉狊

项目 参数 数值／类别 项目 参数 数值／类别 项目 参数 数值／类别

蒸发器

冷凝器

压缩机

膨胀阀

其他

有效管长，ｍ ７４９．３

总管数，根 ３２８

壳程数 １６

壳管下缺口高，ｍ ０．１

有效管长 ９０８．８５

总管数，根 ３９６

壳程数 １８

壳管下缺口高，ｍ ０．０９５

理论排气量，ｍ３／ｈ ３５９

通道面积，ｍ２ ０．００００５８３

铜管内径犱ｉ，ｍ ０．０１３

污水入口温度，℃ １２

热水入口温度，℃ ４０

蒸发器

冷凝器

压缩机

膨胀阀

其他

流程数 ４

壳内径，ｍ ０．５３

折流板数，块 １５

端盖与折流板间距，ｍ ０．１８

流程数 ４

壳内径，ｍ ０．５３

折流板数，块 １７

端盖与折流板间距，ｍ ０．１８

额定功率，ｋＷ ７５．８

铜管外径犱ｏ，ｍ ０．０１５

制冷剂充注量（ｋｇ） ６０

污垢热阻犚ｏｆ，（（ｍ２·Ｋ）／ｋＷ） ０

蒸发器

冷凝器

压缩机

膨胀阀

其他

折流板间距，ｍ ０．１３７

壳管上缺口高，ｍ ０．１

上缺口含管数，根 ２７

下缺口含管数，根 ２７

折流板间距，ｍ ０．１２１

壳管上缺口高，ｍ ０．０９５

上缺口含管数，根 ２９

下缺口含管数，根 ２９

压缩机类型 螺杆式

污水流量（ｋｇ／ｓ） １７．５

热水流量 （ｋｇ／ｓ） １４．３２

制冷剂类型 Ｒ２２

２　计算结果分析

２．１　模型验证

为了验证模型的有效性，控制污水入口温度由

１０～２０℃变化，采用文献［１８］中的装置结构数据及初

始参数值，模拟计算得出结果，其与文献［１８］中的数

据对比如图２所示，两者数据偏差在１０％以内。

图２　数据对比图

犉犻犵．２　犇犪狋犪犮狅狀狋狉犪狊狋

　

２．２　污垢热阻对热泵性能的影响

图３是污垢热阻从０～１（ｍ
２·Ｋ）／ｋＷ 变化所

得出的热泵性能变化图。图３（ａ）中，污垢热阻增

大，蒸发器的传热系数明显降低；冷凝器过冷度升

高，由１．３℃升高到１．９℃，这是由于压缩机入口比

容增加，制冷剂质量流量减小所致；蒸发器过热度降

低，由４．７８℃降低到４．４４℃，这是由于制冷剂汽化

潜热增加所致。图３（ｂ）中，蒸发器、冷凝器的换热

量降低，蒸发器换热量犙ｅ 由２８３ｋＷ 降低到２３５

ｋＷ，相比降低了１６．９％，原因是污垢热阻增加影响

了换热器换热效果，导致换热量降低；冷凝器换热量

犙ｃ由３５３ｋＷ降低到３０１ｋＷ，相比降低了１４．９％；

压缩机功率降低，由６９．５ｋＷ 降低到６５．４ｋＷ。图

３（ｃ）中，蒸发温度狋ｅ 不断减小，由２．７０℃减小到

－３．１０℃，相比蒸发温度，冷凝温度狋ｃ 降低趋势较

小，从４８．０℃降低到４６．６℃，；制热ＣＯＰ降低，由

４．０７降低到３．６０，相比下降了１１．７％，原因是冷凝

器换热量下降，而压缩机耗功率增加，导致制热

ＣＯＰ降低。
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图３　污垢热阻对装置性能的影响

犉犻犵．３　犈犳犳犲犮狋狅犳犳狅狌犾犻狀犵狉犲狊犻狊狋犪狀犮犲狅狀犱犲狏犻犮犲狆犲狉犳狅狉犿犪狀犮犲

　

２．３　污水入口温度对热泵性能的影响

图４为污水入口温度从８～２０℃变化所得出的

热泵性能变化图。图４（ａ）中，蒸发器的传热系数逐

渐升高，原因是污水入口温度越大，水的雷诺数将会

增大，导致水侧对流换热系数越大，总换热系数增

大；冷凝器出口过冷度不断降低，由１．６９降低到

０℃；蒸发器出口过热度不断升高，由４．５６升高到

５．４１℃。图４（ｂ）中，蒸发器换热量犙ｅ 由２５３ｋＷ

升高到３４９ｋＷ，升高了３７．９％，原因是污水入口温

度的升高，加大了管内外的温差及换热系数；因此冷

凝器的换热量Ｑｃ升高，由３２０ｋＷ升高到４２３ｋＷ，

升高了３２．１％；压缩机耗功升高，由６７．０ｋＷ 升高

到７３．５ｋＷ。图４（ｃ）中，蒸发温度、冷凝温度均随污

水入口温度的升高而升高。热泵制热ＣＯＰ升高，由

３．７７升高到４．７５，原因是污水入口温度升高大大增

强了换热器的换热。

图４　污水入口温度对装置性能的影响

犉犻犵．４　犈犳犳犲犮狋狅犳狊犲狑犪犵犲犻狀犾犲狋狋犲犿狆犲狉犪狋狌狉犲狅狀

犱犲狏犻犮犲狆犲狉犳狅狉犿犪狀犮犲

　

２．４　污水流量对热泵性能的影响

图５为污水质量流量从１０～２０ｋｇ／ｓ变化所得

出的热泵性能变化图。图５（ａ）中，蒸发器的传热系

数均增加，原因是污水质量流量越大，污水的雷诺数

将会越大，因此污水侧的换热系数越大，总换热系数

就会越大；冷凝器过冷度降低，由１．４６降低到

１．１０℃，蒸发器过热度升高，由４．６９ ℃升高到

４．８６℃。图５（ｂ）中，蒸发器、冷凝器的换热量逐渐升

高，蒸发器换热量由２７１ｋＷ 增加到２９３ｋＷ，原因

是污水流量的增加，增加了系统的换热效率；冷凝器

制热量由３３９ｋＷ 增加到３６４ｋＷ；压缩机的耗功升

高，由６８．５ｋＷ 升高到７０．２ｋＷ。图５（ｃ）中，蒸发
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温度、冷凝温度均随污水流量的增加而增加。热泵

的制热 ＣＯＰ升高，由３．９６升高到４．１７，升高了

０．２１，原因是污水流量的增加增大了蒸发器的换热

量，导致冷凝器的制热量增大，制热ＣＯＰ升高。

图５　污水流量对装置性能的影响

犉犻犵．５　犈犳犳犲犮狋狅犳狊犲狑犪犵犲犳犾狅狑狅狀犱犲狏犻犮犲狆犲狉犳狅狉犿犪狀犮犲

　

３　结论

１）蒸发器内污水侧的污垢热阻越大，热泵制热

量将会降低，污垢热阻由０～１（ｍ
２·Ｋ）／ｋＷ 变化，

系统的制热量下降了１４．９％，热泵制热ＣＯＰ下降

了１１．７％。

２）污水入口温度对污水源热泵性能影响较大，

入口温度越高，制热量越大，温度由８～２０℃变化，

系统的制热量升高了３２．１％，热泵制热ＣＯＰ升高

了２５．９％。

３）污水流量对装置性能的影响小于污垢热阻及

污水入口温度，污水流量从１０～２０ｋｇ／ｓ变化，系统

制热量增加了７．４％，制热ＣＯＰ增加了５．３％。

参考文献：

［１］ＭＥＧＧＥＲＳＦ，ＬＥＩＢＵＮＤＧＵＴ Ｈ．Ｔｈｅｐｏｔｅｎｔｉａｌｏｆ

ｗａｓｔｅｗａｔｅｒ ｈｅａｔ ａｎｄ ｅｘｅｒｇｙ： ｄｅｃｅｎｔｒａｌｉｚｅｄ ｈｉｇｈ

ｔｅｍｐｅｒａｔｕｒｅｒｅｃｏｖｅｒｙｗｉｔｈａｈｅａｔｐｕｍｐ ［Ｊ］．Ｅｎｅｒｇｙ

Ｂｕｉｌｄ，２０１１，４３（４）：８７９８６．

［２］ＧＵＹＸ，ＦＡＮＧＪ．Ｒｅｓｅａｒｃｈｏｎｔｈｅｅｎｅｒｇｙｓａｖｉｎｇａｎｄ

ｈｅａｔｔｒａｎｓｆｅｒｐｅｒｆｏｒｍａｎｃｅｏｆｗａｓｔｅｗａｔｅｒｓｏｕｒｃｅｈｅａｔ

ｐｕｍｐ［Ｃ］／／ＡＰＥＣＣｏｎｆｅｒｅｎｃｅｏｎＬｏｗＣａｒｂｏｎＴｏｗｎｓ

ａｎｄＰｈｙｓｉｃａｌＥｎｅｒｇｙＳｔｏｒａｇｅ，Ｃｈａｎｇｓｈａ，Ｃｈｉｎａ，２０１３：

３７６８１．

［３］ＨＥＰＢＡＳＬＩＡ，ＢＩＹＩＫＥ，ＥＫＲＥＮＯ．Ａｋｅｙｒｅｖｉｅｗｏｆ

ｗａｓｔｅｗａｔｅｒｓｏｕｒｃｅｈｅａｔｐｕｍｐ（ＷＷＳＨＰ）ｓｙｓｔｅｍｓ［Ｊ］．

Ｅｎｅｒｇｙ Ｃｏｎｖｅｒｓｉｏｎ ａｎｄ Ｍａｎａｇｅｍｅｎｔ，２０１４，８８：

７００７２２．

［４］ＬＥＩＦ Ｗ．Ｈｅａｔｐｕｍｐｂａｓｅｄｏｎｓｅｗａｇｅｆｏｒｄｉｓｔｒｉｃｔ

ｈｅａｔｉｎｇ ［Ｊ］．Ｎｅｗ Ｅｎｅｒｇｙ Ｃｏｎｆｅｒｅｎｃｅ Ｔｅｃｈｎｏｌｏｇｙ，

１９８１，３：４５４９．

［５］孙德兴，吴荣华．设置有旋转反冲洗格栅滤网德城市污

水冷热源的应用装置：ＣＮ２６６８７２９Ｙ［Ｐ］．２００５１１５．

ＳＵＮＤＸ，ＷＵＲ Ｈ．Ａｕｒｂａｎｓｅｗａｇｅｈｅａｔａｎｄｃｏｌｄ

ｓｏｕｒｃｅｄｅｖｉｃｅｗｉｔｈｒｏｔａｔｉｎｇｂａｃｋｗａｓｈｇｒｉｄｍｅｓｈ：ＣＮ

２６６８７２９Ｙ［Ｐ］．２００５１１５．（ｉｎＣｈｉｎｅｓｅ）

［６］吴荣华，张成虎，孙德兴．城市原生污水源热泵系统运

行工况与参数特性［Ｊ］．流体机械，２００５，３３（１１）：

７３７６．

ＷＵ Ｒ Ｈ，ＺＨＡＮＧ Ｃ Ｈ，ＳＵＮ Ｄ Ｘ．Ｏｐｅｒａｔｉｎｇ

ｃｏｎｄｉｔｉｏｎ ａｎｄ ｐａｒａｍｅｔｅｒ ｃｈａｒａｃｔｅｒｉｓｔｉｃ ｏｆ ｕｒｂａｎ

ｗａｓｔｅｗａｔｅｒｓｏｕｒｃｅ ｈｅａｔ ｐｕｍｐ ｓｙｓｔｅｍ ［Ｊ］．Ｆｌｕｉｄ

Ｍａｃｈｉｎｅｒｙ，２００５，３３（１１）：７３７６．（ｉｎＣｈｉｎｅｓｅ）

［７］庄兆意，齐杰，张承虎，等．直接式污水源热泵系统的

关键技术分析［Ｊ］．暖通空调，２０１１，４１（１０）：９６１０１．

ＺＨＵＡＮＧＺ Ｙ，ＱＩＪ，ＺＨＡＮＧ Ｃ Ｈ，ｅｔａｌ．Ｋｅｙ

ｔｅｃｈｎｉｑｕｅｓｏｆｄｉｒｅｃｔｓｅｗａｇｅｓｏｕｒｃｅｈｅａｔｐｕｍｐｓｙｓｔｅｍｓ

［Ｊ］．ＨｅａｔｉｎｇＶｅｎｔｉｌａｔｉｎｇ＆ＡｉｒＣｏｎｄｉｔｉｏｎｉｎｇ，２０１１，４１

（１０）：９６１０１．（ｉｎＣｈｉｎｅｓｅ）

［８］王智伟，李扬，孙海洋，等．直接式污水源热泵蒸发器、

冷凝器污垢生长测试研究［Ｊ］．西安建筑科技大学学

报，２０１４，４６（４），５６７５７１．

ＷＡＮＧＺ Ｗ，ＬＩＹ，ＳＵＮ Ｈ Ｙ，ｅｔａｌ．Ｔｅｓｔａｎｄ

ｒｅｓｅａｒｃｈｏｎｔｈｅｆｏｕｌｉｎｇｉｎｃｏｎｄｅｎｓｅｒａｎｄｅｖａｐｏｒａｔｏｒｏｆ

ｄｉｒｅｃｔｓｅｗａｇｅｓｏｕｒｃｅｈｅａｔｐｕｍｐｓｙｓｔｅｍ［Ｊ］．Ｊｏｕｒｎａｌｏｆ

Ｘｉ＇ａｎＵｎｉｖｅｒｓｉｔｙｏｆＡｒｃｈｉｔｅｃｔｕｒｅ＆ Ｔｅｃｈｎｏｌｏｇｙ，２０１４，

４６（４）：５６７５７１．（ｉｎＣｈｉｎｅｓｅ）

１３第４期　　　　 　　　　 　 　程小松，等：污水源热泵制热模型及外在参数影响



［９］吴学慧，钟益，孙德兴，等．污水冷热源系统污垢类型

及其增长特性［Ｊ］．暖通空调，２０１２，４２（１）：７３７６．

ＷＵＸ Ｈ，ＺＨＯＮＧ Ｙ，ＳＵＮ ＤＸ，ｅｔａｌ．Ｔｙｐｅａｎｄ

ｇｒｏｗｉｎｇｃｈａｒａｃｔｅｒｉｓｔｉｃｓｏｆｆｏｕｌｉｎｇｉｎｓｅｗａｇｅｃｏｌｄａｎｄ

ｈｅａｔｓｏｕｒｃｅｓｙｓｔｅｍｓ［Ｊ］．ＨｅａｔｉｎｇＶｅｎｔｉｌａｔｉｎｇ ＆ Ａｉｒ

Ｃｏｎｄｉｔｉｏｎｉｎｇ，２０１２，４２（１）：７３７６．（ｉｎＣｈｉｎｅｓｅ）

［１０］ＬＩＵＺ，ＭＡＬ，ＺＨＡＮＧＪ．Ａｐｐｌｉｃａｔｉｏｎｏｆａｈｅａｔｐｕｍｐ

ｓｙｓｔｅｍｕｓｉｎｇｕｎｔｒｅａｔｅｄｕｒｂａｎｓｅｗａｇｅａｓａｈｅａｔｓｏｕｒｃｅ

［Ｊ］．ＡｐｐｌｉｅｄＴｈｅｒｍａｌＥｎｇｉｎｅｅｒｉｎｇ，２０１４，６２：７４７５７．

［１１］ＣＨＡＯ Ｓ， ＹＡＮＧ Ｌ， ＷＡＮＧ Ｘ， ｅｔ ａｌ． Ａｎ

ｅｘｐｅｒｉｍｅｎｔａｌａｎｄ ｎｕｍｅｒｉｃａｌｓｔｕｄｙ ｏｆ ａ ｄｅｆｏｕｌｉｎｇ

ｅｖａｐｏｒａｔｏｒｕｓｅｄｉｎａｗａｓｔｅｗａｔｅｒｓｏｕｒｃｅｈｅａｔｐｕｍｐ［Ｊ］．

ＡｐｐｌｉｅｄＴｈｅｒｍａｌＥｎｇｉｎｅｅｒｉｎｇ，２０１４，７０：５０１５０９．

［１２］陈芝久．制冷系统热动力学［Ｍ］．北京：机械工业出版

社，１９９８．

ＣＨＥＮＺＪ．Ｔｈｅｒｍｏｄｙｎａｍｉｃｏｆｒｅｆｒｉｇｅｒａｔｉｏｎｓｙｓｔｅｍ

［Ｍ］．Ｂｅｉｊｉｎｇ：ＭｅｃｈａｎｉｃａｌＩｎｄｕｓｔｒｙＰｒｅｓｓ，１９８８．（ｉｎ

Ｃｈｉｎｅｓｅ）

［１３］堂超镔，杨春信．蒸汽压缩制冷系统制冷剂充灌量计算

模型［Ｃ］／／热力学分析与节能论文集．北京：科学出版

社，２００３．

ＴＡＮＧＣＢ，ＹＡＮＧ Ｃ Ｘ．Ｔｈｅｃａｌｃｕｌａｔｉｏｎｍｏｄｅｌｏｆ

ｒｅｆｒｉｇｅｒａｎｔｃｈａｒｇｅｉｎｖａｐｏｒｃｏｍｐｒｅｓｓｉｏｎｒｅｆｒｉｇｅｒａｔｉｏｎ

ｓｙｓｔｅｍ ［Ｃ］／／Ｐｒｏｃｅｅｄｉｎｇｓ ｏｆ ｔｈｅ Ｔｈｅｒｍｏｄｙｎａｍｉｃ

ＡｎａｌｙｓｉｓａｎｄＥｎｅｒｇｙＳａｖｉｎｇ．Ｂｅｉｊｉｎｇ：ＳｃｉｅｎｃｅＰｒｅｓｓ，

２００３．（ｉｎＣｈｉｎｅｓｅ）

［１４］ＣＬＥＬＡＮＤ Ａ Ｃ．Ｃｏｍｐｕｔｅｒｓｕｂｒｏｕｔｉｎｅｓｆｏｒｒａｐｉｄ

ｅｖａｌｕａｔｉｏｎｏｆｒｅｆｒｉｇｅｒａｔｉｏｎｔｈｅｒｍｏｄｙｎａｍｉｃｐｒｏｐｅｒｔｉｅｓ

［Ｊ］．ＩｎｔｅｒｎａｔｉｏｎａｌＪｏｕｒｎａｌｏｆＲｅｆｒｉｇｅｒａｔｉｏｎ，１９８６，９

（８）：３４６３５１．

［１５］茹卡乌卡斯ＡＡ．换热器内的对流换热［Ｍ］．马昌文，

居滋泉，肖宏才．译．北京：科学出版社，１９８６：３３７３７０．

ＪＵＣＡ Ｗ Ｋ．Ｃｏｎｖｅｃｔｉｖｅｈｅａｔｔｒａｎｓｆｅｒｉｎｔｈｅｈｅａｔ

ｅｘｃｈａｎｇｅｒ［Ｍ］．Ｔｒａｎｓｌａｔｅｄｂｙ ＭＡ Ｃ Ｗ，ＪＵ ＺＱ，

ＸＩＡＯＨＣ．Ｂｅｉｊｉｎｇ：ＳｃｉｅｎｃｅＰｒｅｓｓ，１９８６；３３７３７０．（ｉｎ

Ｃｈｉｎｅｓｅ）

［１６］彦启森，石文星，田长青．空气调节用制冷技术［Ｍ］．北

京：中国建筑工业出版社，２０１０：８９１２９．

ＹＡＮＱＳ，ＳＨＩＷ Ｘ，ＴＩＡＮＣＱ．Ａｉｒｃｏｎｄｉｔｉｏｎｉｎｇ

ｒｅｆｒｉｇｅｒａｔｉｏｎ ｔｅｃｈｎｏｌｏｇｙ ［Ｍ ］． Ｂｅｉｊｉｎｇ： Ｃｈｉｎａ

Ａｒｃｈｉｔｅｃｔｕｒｅ ＆ Ｂｕｉｌｄｉｎｇ Ｐｒｅｓｓ，２０１０；８９１２９．（ｉｎ

Ｃｈｉｎｅｓｅ）

［１７］张小松，王铁军，金苏敏，等．制冷技术与装置设计

［Ｍ］．重庆：重庆大学出版社，２００８：２２２２２３．

ＺＨＡＮＧ Ｘ Ｓ， ＷＡＮＧ Ｔ Ｊ，ＪＩＮ Ｓ Ｍ，ｅｔａｌ．

Ｒｅｆｒｉｇｅｒａｔｉｏｎ ｔｅｃｈｎｏｌｏｇｙ ａｎｄ ｄｅｖｉｃｅ ｄｅｓｉｇｎ ［Ｍ］．

Ｃｈｏｎｇｑｉｎｇ：ＣｈｏｎｇｑｉｎｇＵｎｉｖｅｒｓｉｔｙＰｒｅｓｓ，２００８：２２２

２２３．（ｉｎＣｈｉｎｅｓｅ）

［１８］朱明清．污水源热泵系统设计及性能分析［Ｄ］．南京：

南京理工大学，２０１０．

ＺＨＵＭＱ．Ｄｅｓｉｇｎａｎｄａｎａｌｙｓｉｓｏｆｓｅｗａｇｅｓｏｕｒｃｅｈｅａｔ

ｐｕｍｐｓｙｓｔｅｍ ［Ｄ］．Ｎａｎｊｉｎｇ：Ｎａｎｊｉｎｇ Ｕｎｉｖｅｒｓｉｔｙｏｆ

Ｓｃｉｅｎｃｅ＆Ｔｅｃｈｎｏｌｏｇｙ，２０１０．（ｉｎＣｈｉｎｅｓｅ）

（编辑　王秀玲）

２３ 土 木 建 筑 与 环 境 工 程　　　 　 　　　　　　　　　　　　第３９卷


