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前  言

  我国改革开放以来,随着人民生活水平的提高, 节能技术的进

步,近年城镇供热事业得到了迅速发展。目前我国具有供热设施的

建筑面积已达 10.7亿平方米, 其中集中供热已超过 2 亿平方米。

虽然近 80%属于分散锅炉房供热, 但大型供热系统的兴建也愈来

愈多:几个供热面积接近 1千万平方米的供热系统已经或即将投

运;多种热负荷、多个热源共网的系统也不断涌现。在这种形势下,

一个突出的问题摆在管理运行人员和科技工作者面前:如何尽快

提高供热系统的运行水平,充分发挥集中供热的内在优势。

当前迫切需要解决的课题是:如何消除普遍存在的冷热不均

的失调现象,进一步提高供热质量;如何协调多种负荷、多个热源,

使供热系统实现优化运行;如何应用节能技术, 使目前供热系统只

有 30%左右的热能利用率得到大幅度提高。所有这些问题都应该

通过理论与实践的结合求得解决。但目前苦于很少有这方面的书

籍可供参考, 本书的出版就是渴望在供热系统的运行调节与控制

方面,作一些探讨。

编著者近十几年来参加了这方面的科研工作, 并对约几百万

平方米供热面积的供热系统进行了实际调试工作, 有关内容在校

内外本科生和从事本专业的科技人员中讲授过 20多次, 这本书就

是在此基础上编写成的。书中着重对热水供热系统的水力工况、热

力工况、流量调节、多热源共网的协调运动进行了论述,对蒸汽供

热系统的调节也作了必要的介绍。对学术界、运行人员关注的初调

节方法、大流量运行的利弊、同程系统的稳定性、定压过程的恒压

点位置确定以及能效分析等作了较详尽的论述, 力求从理论上加

以概括。为了使专业技术人员对供热的计算机自动监控有一个基

本了解,还编写了供热系统的计算机自动监控一章。书中内容的叙
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述,力求通俗易懂, 言简意赅,便于一般管理运行人员阅读。该书也

可供研究生、本科生以及工程设计人员参考。

清华大学热能系副教授束际万、原清华人工环境工程公司副

总工程师汪仕文参加了第六章的编写工作。作者在编写该书的过

程中,曾得到清华大学热能系教授王兆霖、蔡启林、江亿, 原清华人

环公司王良海、梁强威、王亚南、廖再毅、刘刚、陈彦霞等同志多方

热情帮助,在此谨表深切谢意!

由于编著者水平有限, 难免疏漏之处, 敬请读者批评指正, 不

胜感谢!

编著者  

1992.10  
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第一章 供热工程基础

本章介绍供热工程最基本的内容:热负荷计算, 散热器的选择

计算,供热系统及其水力计算。

热负荷是供热工程设计中最基本的数据, 它的数值直接影响

着供热方案的选择,各种设备、仪表的确定。因此, 热负荷计算是供

热系统设计、运行中最基础的工作。供热系统型式的选择, 是确定

供热方案的重要内容,必须进行技术、经济的综合分析。散热设备

的选择计算和供热系统水力计算,是供热工程设计的最基本内容,

也是进行供热系统水力工况和热力工况分析的前提和依据。因此,

在学习供热系统运行调节与控制时,必须对上述内容有比较深入

的了解。由于篇幅所限,本章只能对这些内容进行概括地叙述, 读

者如有需要,可参阅有关的参考文献。

第一节 供热设计热负荷

一、室内供热系统热负荷

  室内供热系统热负荷一般需进行精确计算。室内供暖热负荷

通常包括三部分:

Q = Q1 + Q2 + Q3 ( 1. 1)

式中 �Q——室内供暖总热负荷, W;

Q1——房间围护结构耗热量, W;

Q2——房间通过门、窗缝的冷风渗透耗热量, W ;

Q3——外门开启冷风侵入耗热量, W。

其中 Q1 最主要,称为基本耗热量, 由下式计算:
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Q1 = ∑
4

i= 1

K iF i( t n′+ tw′) ( 1 + β1 + β2 ) ( 1 + β3 ) ( 1. 2)

式中 tw′——设计外温, 不同地区其值不同, 北京地区为- 9℃;

哈尔滨地区为- 26℃。各地区的 tw′值可由暖通设计手册查得。

 t n′——设计室温,一般为+ 18℃。

 i——房间围护结构的种类数, i= 1, 表示外墙; i= 2,表示外

门窗; i= 3,表示外屋顶; i= 4, 为一层地面。F i 分别表示房间各围

护结构的面积 ( m
2
)。K i 分别表示房间各围护结构的传热系数,

W / ( m
2
·℃) , 根据需要和围护结构实际情况查有关手册获得。

 β1——朝向附加, 该附加值主要考虑太阳辐射 (日照)对房

间的影响,由于南向房间获取日照热量最多, 所以耗热量应该扣除

最多。北向房间基本上无日照影响,因此不予附加。南向附加一般

为- 15～- 25% ;东南向与西南向附加- 10～- 15% ;东西向附加

- 5% ;北、东北、西北向不附加。

 β2——风向附加, 一般风力愈大, 房间耗热量愈大;但在一

般多层建筑中,不考虑风力附加, 这是因为在多层建筑的高度范围

风力变化不大。

 β3——房屋层高附加。房屋层高愈大,自然对流影响愈大,

耗热量愈大。房屋层高 4m 以下影响小,β3≈0;层高大于 4m, 每增

高 1m,β3 增加 2%。

 Q2——房间门、窗缝冷风渗透耗热量, 这部分耗热量是指

把每小时由门、窗缝进入室内的冷空气加热到室温需要的热量。按

下式计算:

Q2 = 0. 278Llρw c( tn′ - tw′ ) ( 1. 3)

式中 �ρw——室外空气密度, kg / m
3 ;

c——冷空气比热, c= 1k J/ ( kg·℃) ;

L——门、窗缝的总长度, m ;

l——门、窗缝单位长度每小时渗入的冷空气量, m
3
/ ( h·
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m )。该值由实际测定获取, 由暖通设计手册查得。

 Q3——外门冷风侵入耗热量。由于外门冷风侵入量不易确

定,通常按外门的基本耗热量的百分比计算:

无门斗的双层外门  100n%

有门斗的双层外门  80n%

无门斗的单层外门  65n%

其中 n 为楼层数。

双层外门附加值比单层外门附加值大, 是因为双层外门的基

本热耗小。

对于频繁开启的公共建筑外门, 外门冷风侵入量取外门基本

热耗量的 5 倍。

将 Q1、Q2、Q3 相加即得房间的总热耗量。高层建筑热负荷计

算参阅有关资料。

二、集中供热系统热负荷

对于区域集中供热系统,由于常常缺少单体建筑有关资料, 难

以用上述方法详细计算各建筑物热负荷。在这种情况下, 一般采用

概算方法进行计算。

1. 供暖建筑面积概算热指标

供暖热负荷是随室外温度变化而变化的季节性热负荷, 概算

热指标按下式计算:

Qn = qnA ( 1. 4)

式中 �Qn——供暖设计总热负荷, W ;

A——供暖建筑物的建筑面积, m
2 ;

qn——建筑面积概算热指标, W / m
2
;指每一平方米供暖建

筑面积的热负荷。

上式与房间基本耗热量的计算公式

Qn = K F ( tn′ - tw′ ) ( 1. 5)

·3·



相比较,可有下列关系:

qn =
K F ( tn′ - tw′ )

A
( 1. 6)

式中 K , F ——房屋围护结构传热系数和传热面积。

式( 1. 6)表明: ( 1) 室内设计室温 t n′要求愈高, 概算热指标 qn

愈大; ( 2) 建筑物围护结构愈好, 外墙愈厚, 门窗比例愈小,传热系

数 K 值愈小, qn 值愈小; 反之, qn 愈大; ( 3) 平房、层高愈高的建

筑,单位建筑面积中的围护结构面积 F / A 愈大, qn 愈大; ( 4) 地区

愈冷, 设计外温 tw′愈低, qn 愈大。但应指出:往往地区愈冷 ,外墙

愈厚, 传热系数反而减少, qn 是增大还是减小, 要具体分析。对于

同厚外墙, tw′愈低, qn 愈大。当地区差别比较大时,因设计外温 tw′

是主要影响因素,而外墙薄厚的传热系数影响相对减小 ( 24砖墙,

K 24 = 2. 08W / ( m
2·℃) , 37 砖墙, K 37 = 1. 56W / ( m

2·℃) , 49 砖

墙, K 4 9 = 1. 27W / ( m
2
·℃)。北京地区与齐齐哈尔比较, 北京 37

墙, 后者外墙 49 墙, tw′= - 25℃;即齐齐哈尔室内外温差比北京

增加 1. 59倍, 而传热系数只减少了 1. 23倍。综合考虑齐齐哈尔的

qn 值比北京地区要大, 增加约 36%左右。沈阳与北京地区相比, 同

为 37 墙,但沈阳设计外温 tw′= - 19℃,则沈阳的 qn 应比北京的大

37%。按理齐齐哈尔比沈阳冷,但因齐齐哈尔建筑物墙厚, 所以两

地区 qn 增加比例差不多。按上述比例,若北京地区 qn= 52. 3W/ m
2

( 45kcal/ m
2·h ) , 沈阳 qn= 71. 7W/ m

2 ( 61. 7kcal/ m
2·h ) , 齐齐哈

尔 qn= 71. 2W / m
2 ( 61. 2kcal/ m

2·h)。表 1. 1 给出了国内建筑供暖

面积概算热指标值。该表是在实地测定的基础上由中国建筑科学

研究院建筑设计研究所、建筑标准设计研究所编制。以往概算热指

标取值偏大,应以此值为准。根据上述影响因素分析, 寒冷地区取

偏大值,围护结构好的建筑取偏小值。
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表 1. 1 民用建筑物供暖面积概算热指标值

建筑物类型
供暖建筑面积热指标 qn

W / m2 okcal/ ( m2 J·h )

住宅 47 �—70 40 �—60

办公楼、学校 58 �—81 50 �—70

医院、幼儿园 64 �—81 55 �—70

旅馆 58 �—70 50 �—60

图书馆 47 �—76 40 �—65

商店 64 �—87 55 �—75

单层住宅(平房) 81 �—105 70 �—90

食堂、餐厅 116 �—140 100 �—120

影剧院 93 �—116 80 �—100

大礼堂、体育馆 116 �—163 100 �—140

  2. 供暖体积概算热指标

供暖热负荷也可按建筑体积大小进行概算。计算公式如下:

Qn = qv Vw ( tn′ - tw′ ) ( 1. 7)

式中 �Qn——建筑物设计供暖热负荷, W ;

Vw——建筑物的外围体积, m
3
;

qv——建筑物供暖体积概算热指标, W/ ( m
3
·℃) ;它表示

各类建筑物,在室内外温差 1℃时,每 1m
3
建筑物外围体积的供暖

热负荷。为比较 qv 的影响因素,可根据下式进行

qv =
K F
Vw

( 1. 8)

在式( 1. 8)中, K、F 意义同前, 表示围护结构的传热系数和传热面

积。根据公式: ( 1) 围护结构愈好,门窗比例愈小,墙愈厚, K 值愈

小, qv 愈小; ( 2) 和建筑物外形有关, 由几何学知, 同面积同体积

中,正方形和正方体的周长和外表面积最小的原理, 建筑物平面为

正方形、立面为正方体时其 F / Vw 最小,即单位体积中的围护结构
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面积最小,此时 qv 最小; ( 3) 因 qv 表示室内外单位温差的热负荷,

理论上讲 qv 与地区冷热无关。但寒冷地区, 一般墙厚,当给出 qv 值

的上下限时,应取偏小值。

由式( 1. 4)、( 1. 7)计算的热负荷, 再乘以外网热损失, 即得锅

炉房的总设计热负荷。

3. 供暖季总供暖耗热量概算——度日法

以上介绍的是设计供暖热负荷, 亦即每小时在供暖期间的最

大热负荷。为了进行能效分析, 常常还需要知道整个供暖期的总热

耗量。由于在供暖期间, 随着室外气温的不同,严格说, 每小时的实

际供暖热负荷都是不同的,因此,可以想象, 总供暖热耗量的计算

工作量是相当复杂的。

南京大学大气科学系为此提出了度日法, 以此进行供暖季总

热耗量的概算就变得十分方便。

这种方法的基本思路是把整个供暖季计算热耗量的室内外温

差总数统计出来,然后乘以室内外单位温差热负荷。计算公式为:

Q =
24× qnD 18

t n′ - tw′
( 1. 9)

式中 �Q——供暖季每 1m
2
供暖建筑面积总热耗量, k J( k cal) ;

D1 8——各地区室内温度以 18℃为基准的度日数℃·d;度

日的定义是每日的室外平均温度与规定的室内基准温度 ( 如

18℃)每日相差 1℃的数值。可按下式计算

D 18 = Z( t n′ - tw p )   ℃ ¡¤d ( 1. 10)

式中 tw p——供暖季室外平均温度, ℃;

Z——供暖季供暖天数, d;

对于北京地区, tw p = - 1. 6℃, Z= 126 天( d) ,按照公式( 1. 10)计算

出 D 18 = 2470℃·d。

在式( 1. 9)中, qn / ( t n′- tw′)表示室内外单位温差的热负荷。因

度日数以日作为计量单位, 而 qn / ( tn′- tw′)是以小时为计量单位,
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因此该公式需乘以 24小时。对于北京地区,按( 1. 9)式计算出的每

1m
2
建筑供暖面积的供暖季总热耗量为 413142kJ( 98800kcal)。

4. 通风设计热负荷

为了保证室内空气具有一定清洁度及湿度等要求,就要对生

产厂房、公用建筑及居住房间进行通风或空调, 在供暖季节中, 加

热从室外进入的新鲜空气所耗的热量,称为通风热负荷。通风热负

荷也是季节性热负荷, 但由于通风系统的使用情况和工作班次不

同,一般公用建筑和工业厂房的通风热负荷, 在一昼夜间波动也较

大。

根据建筑物的性质和外围体积, 通风设计热负荷的概算多采

用体积热指标法,可按下式计算

QT = qT Vw ( t n′ - tw T′ ) ( 1. 11)

式中 QT——建筑物的通风设计热负荷, W ;

 qT——建筑物的通风热指标, W / ( m
3
·℃) , 它是指各类建

筑物, 在室内外温差 1℃时, 每 1m
3
建筑物外围体积的通风热负

荷;

 Vw——建筑物的外围体积, m
3 ;

 t n′——供暖室内计算温度,℃;

 tw T′ ——通风室外计算温度, ℃。

工业厂房的供暖体积热指标 qv 和通风体积热指标 qT 值, 可

参考有关设计手册选用。对于一般民用建筑、室外空气无组织地从

门窗等缝隙进入,预热这些空气到达室温所需的通风耗热量, 已在

供暖热负荷中计入,不再另行计算。

5. 生活用热的设计热负荷

( 1) 热水供应用热。热水供应热负荷为日常生活中用于洗脸、

洗澡、洗衣服以及洗刷器皿等的用热。无论是居住建筑、服务性行

业或工厂企业,热水供应热负荷的大小都和人们生活水平、生活习

惯及生产发展情况(设备情况)有关。
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热水供应系统的工作特点是用水量具有昼夜的周期性。因此,

通常首先根据使用热水的人数(或设备数目等指标)和相应的热水

用水量标准,确定全天的热水用量;然后根据用户在昼夜中小时用

水量的变化规律。利用所谓小时变化系数 K r 值的概念, 确定热水

设计用水量( L/ h )。其计算公式如下:

qd = mqr ( 1. 12)

qh = K r
mqr

24
( 1. 13)

式中 �m——使用热水的人数;

q r——热水供应的用水量标准, L/天·人,可查有关资料;

qd——全天热水用水量, L/天;

qh——热水供应设计用水量, L/ h。

K r——小时变化系数。

小时变化系数表示最大小时用水量与平均小时用水量之比

值。对全日使用热水的用户,如住宅、医院、旅馆等, K r 值可按有关

资料选用。如用户设置足够大的储水箱时, K r 值可等于 1, 亦即可

按平均小时用水量作为设计小时用水量。对短时间使用热水的用

户, 如工业企业、体育馆和学校的淋浴设备等, K r 值取大些可按

K r = 5—12计算。

确定热水供应设计用水量后, 可按下式确定热水供应的设计

热负荷

Q r = cqh ( t r - t l )ρ× 10- 3 ( 1. 14)

式中 Q r——热水供应系统的设计热负荷, kJ/ h;

 c——水的质量比热, kJ / ( k g·℃) ;

 qh——热水供应设计用水量, L/ h ;

 t r、tl——热水和冷水温度, ℃;

 ρ——水的密度, k g/ m
3
。

( 2) 其它生活用热。在工厂、医院、学校中, 除热水供应以外尚
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有开水供应、蒸饭等项用热。这些用热负荷的概算, 可参照式

( 1. 13)计算。例如计算开水供应用热时, t r 可取 105℃, qr 可取 2—

3L/天·人;蒸饭锅的蒸汽消耗量, 当蒸量为 100k g 时, 约需耗汽

100—250k g蒸汽 (蒸汽量越大,单位耗汽量越小)。一般开水和蒸

锅要求的加热蒸汽压力为 1. 5× 10
5
—2. 5× 10

5
Pa。

6. 生产工艺热负荷

生产工艺热负荷是为了满足生产过程中用于加热、烘干、蒸

煮、清洗、溶化等项的用热, 或作为动力用于拖动机械设备(汽锤、

汽泵等)。

生产工艺热负荷和生活用热热负荷一样,属于全年性热负荷。

生产工艺设计热负荷的大小以及需要的热媒种类和参数, 主要取

决于生产工艺过程的性质、用热设备的型式、以及企业生产的工作

制度, 由于用热设备多种多样、工艺过程对热媒要求的参数不一

致、工作制度各有不同, 因而生产工艺热负荷很难用固定的公式表

述,一般只能根据用热设备制造厂提供的说明、已有的运行经验数

据,通过调查试验, 或由生产工艺方面提供。

生产工艺热负荷的用热参数,按照工艺要求热媒温度的不同,

大致可分为三种:供热温度在 130—150℃以下称为低温供热, 一

般靠供给 4× 10
5
—6× 10

5
Pa (绝对压力) 蒸汽供热;供热温度在

130—150℃以上到 250℃以下时称为中温供热, 这种供热的热源

往往是中小型锅炉或热电厂热化汽轮机 8× 10
5
—13× 10

5
P a(绝对

压力)级的抽汽供热;当供热温度高于 250—300℃时, 称为高温供

热。这种供热的热源通常直接从大型锅炉房或热电厂取用新汽经

过减压减温后供热。

在有较多生产工艺用热设备或热用户的场合下, 它们的最大

负荷往往不会同时出现。在考虑集中供热系统生产工艺总的设计

热负荷或管线承担的热负荷时, 应考虑各设备或各用户的同时使

用系数。同时使用系数是用热设备运行的实际最大热负荷与全部
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用热设备的最大热负荷之和的比值。利用同时使用系数使总热负

荷适当降低,有利于供热的经济效果。

对于热电厂供热系统, 还应对生产工艺热负荷在全年中的变

化情况有更多的调查统计数据。如除最大热负荷外, 还有最小热负

荷,冬、夏平均负荷,用汽参数, 典型的周期蒸汽热负荷曲线和年延

续曲线等资料。这些数据对选择供热汽轮机组型式, 分析热电厂的

经济性和运行管理都是很必要的。

7. 热负荷延续图

进行城市集中供热规划, 特别是对热电厂供热方案进行技术

经济分析时,往往需要绘制热负荷延续图。在供暖热负荷延续图中

(如图 1. 1 所示) ,能表示出各个不同大小的供暖热负荷与其延续

时间的乘积, 能够很清楚地显示出不同大小的供暖热负荷在整个

采暖季中的累计耗热量, 以及它在整个采暖季总耗热量中所占的

比重。

图 1. 1 中横坐标的左方 tw′、tw , 1、tw , 2⋯表示温度等差为 2—

5℃的一系列室外温度。横坐标的右方 Z 0、Z1、Z 2⋯表示各室外温

度间隔的小时数(根据当地多年气象资料平均得出)。如 Z 0 表示采

暖季中室外温度 tw≤ tw′(供暖室外计算温度) 的总小时数 (或天

数) , Z 1 表示当 tw′< tw≤tw , 1时的总小时数等等。纵坐标表示供暖

热负荷 ( GJ/ h 或 GW )。图左方直线 QN′- Qk 表示供暖热负荷随

室外温度变化曲线。QN′为供暖设计热负荷, Qk 为室外温度+ 5℃

开始采暖的热负荷。

热负荷延续图的绘制方法如下:从横坐标右方 b0 点 ( b0 点的

横坐标值为 Z 0 )引垂直线与纵坐标 QN′引的水平线相交于 a 0 点;

又从横坐标右方 b1 点处 ( b1 点的横坐标值为 Z 0 + Z 1 , 它表示室外

气温 tw≤tw , 1的延续小时数) , 引垂直线与纵坐标 Q1 (相应 tw , 1时的

供暖热负荷)引水平线相交于 a 1 点。依此类推, 连接 QN′、a 0、a 1、a 2

⋯等点形成的曲线,得出热负荷延续图。显而易见,曲线 QN′a 1 a 2
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⋯a k 与坐标轴所包围的面积就是采暖季中的总耗热量, 而曲线

a 0 a 1b1 b0 所包围的面积就是在 tw′< tw≤tw , 1范围内的累计耗热量。

图 1. 1 供暖热负荷延续图的绘制方法

( a ) 供暖热负荷随室外温度的变化曲线 ;  ( b) 供暖热负荷延续图

供热系统的总供热负荷应为供暖、通风、空调、生活热水供应

及生产工艺负荷之和(考虑同时使用系数之后)再乘以 1. 1 的热网

热损失系数。

第二节 散热器选择计算

一、散热器种类

  散热器按其制造材质分为铸铁、钢制散热器。按其结构形状分

为柱型、翼型、平板型和管型等。按其传热方式分为辐射型(辐射换

热占 60%以上) ,对流型(对流换热占 60%以上)。

1. 铸铁散热器

( 1) 圆翼型散热器, 是一根管子外面带有许多圆形肋片的铸
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件。它的规格用内径 D 表示, 有 D 50(内径 50mm ,肋片 27 片)和

D 75(内径 75mm ,肋片 47片)两种。每根管长 1m, 两端法兰连接成

组。

( 2) 长翼型散热器, 外表面具有许多竖向肋片, 外壳内部为一

扁盒状空间, 每个散热器所带肋片的数目分别为 10 片和 14片两

种。此种散热器高度为 60cm,故肋片为 14片的称为大 60。肋片为

10片的称小 60。可单独悬挂或搭配组装。

( 3) 四柱散热器, 外表光滑, 无肋片, 每片有 4 个中空立柱互

相连通。高度 813mm, 规格为四柱 813型。有带脚不带脚两种片

型,用于落地或悬挂安装。

( 4) 二柱散热器, 每片两侧各有一个中空立柱互相连通, 中间

有波浪形纵向肋片与两个立柱连通。片宽 132mm,又称为 M -132

型散热器,一般组对成组悬挂安装。

铸铁散热器具有结构比较简单、防腐性能好、使用寿命长以及

热稳定性好等优点。缺点是金属耗量大, 制造安装和运输劳动繁重

和承压能力较低( 4. 0× 105
Pa )等。与钢制散热器比较, 虽有不尽人

意之处,但防腐性能好, 因而长期广泛应用于多层建筑中。稀土合

金铸铁散热器可用于高层建筑(可承压 6. 0—8. 0× 105
Pa)。

2. 钢制散热器

( 1) 钢串片对流散热器, 该散热器是在钢管外侧串以用

0. 5mm的薄钢片制成的串片而成。可组合成组。一般外面加罩, 侧

面形成上下两个有栅格的进出风口,多以对流方式换热。

( 2) 板式散热器, 主要有面板、背板、对流片和进出口接头等

组成。面板、背板材料由 1. 2mm 厚的冷轧钢板冲压成型。主要水

道呈圆弧形或梯形,直接压制在面板上, 水平联箱压制在背板上。

在背板后面电焊对流片, 对流片由 0. 5mm 厚的冷轧钢板冲压成

型。

板式散热器高度有 480、600mm 等几种规格, 长度由 400mm
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开始,每 200mm 进位至 1800mm,共八种规格。

( 3) 扁管式散热器,它是采用 52× 11× 1. 5(宽× 高× 厚) mm

的水通路扁管作为散热器的基本模数单元, 然后将数根扁管叠加

焊接在一起,在两端加上断面 35× 40mm 的联箱而成。

扁管散热器外形尺寸是以 52mm 为基数, 根据需要可叠加成

416mm ( 8根管)、520mm ( 10根管)和 624mm( 12 根管)三种高度。

长度起点为 600mm, 以 200mm 进位至 2000mm , 共八种不同长

度。

( 4) 钢制柱式散热器, 结构、外形与铸铁柱式散热器相似, 也

有几个中空立柱。高度为 640mm。

这种散热器采用 1. 5—2. 0mm 厚普通冷轧钢板经过冲压延

伸形成片状半柱型,将两片片状半柱型经压力滚焊复合成单片, 单

片之间经气体弧焊联接成散热器段。

与铸铁散热器相比,钢制散热器的优点是金属耗量少;耐压强

度高( ( 5—12)× 10
5
Pa )。主要缺点是容易腐蚀,特别是氧腐蚀(即

点腐蚀) , 使用寿命短,板式、扁管式和柱式尤为突出。该类型散热

器水容量小,热稳定性较差。此外,由于我国工艺水平不高, 焊接质

量差,板式、扁管式散热器常常漏水,达不到应有承压能力。根据上

述分析,目前我国已较少采用板式、扁管式和柱式钢制散热器。在

高层建筑中,宜采用钢串片式散热器。

二、散热器计算

散热器计算主要是确定供暖房间所需散热器的散热面积和片

数。它是在供暖热负荷、系统形式及散热器选型确定之后进行的。

散热器散热面积 F ( m
2
)由下式计算

F =
Q

K ( t p′- tn′)
β1β2β3 ( 1. 15)

式中 Q——散热器散热量即供暖房间热负荷, W;
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 K——散热器的传热系数, W / ( m
2
·℃) ;

 t p′——散热器内热水平均温度,℃;

 t n′——室内设计温度,℃;

 β1——散热器的片数修正系数:

    6片以下 β1 = 0. 95;

    6—10片 β1 = 1. 00;

    11—20片 β1 = 1. 05;

    20—25片 β1 = 1. 10

   β2——管道热水冷却修正系数, 当室内管道明装时 β2 =

1. 0;暗装时β2 > 1. 0, 详见暖通设计手册;

 β3——散热器装置方式修正系数, 当无外罩时 β3 = 1. 0;有

外罩时β3≥1. 0, 详见暖通设计手册;

散热器散热量 Q由上节介绍方法计算。传热系数K 可查阅有

关散热器的技术经济指标。散热器平均温度 t p′采用散热器的供、

回水温度的算术平均值, 即 t p′= ( t g′+ t h′) / 2。设计室温一般取

18℃。

在计算传热面积 F 时, 散热器片数尚未求出,β1 难以确定。通

常做法是先取β1 = 1. 0, 计算出 F 值(按( 1. 15)式) , 然后按下式计

算散热器片数 n

n = F / f ( 1. 16)

式中 f ——每片或每米长散热器的散热面积 (可由产品说明书

查得)。

然后根据每组散热器片数 n 确定 β1 值, 再校核计算散热器的

散热面积 F 和散热器片数 n。

在散热器片数(或长度) n 的计算中, 只能取整数。如果 n 不为

整数,应根据下述原则进行取舍:

对柱型、长翼型、板式、扁管式等散热器, 散热面积的减少不宜

超过 0. 1m
2
;对于串片式、圆翼型散热器, 散热面积的减少不宜超
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过计算面积的 10%。

在通常情况下,也可用粗估方法大体了解散热器的选取片数。

对于铸铁四柱 813型, 每 1m
2
供暖面积的需散热器片数为 0. 5片。

散热器一般布置在供暖房间外窗台下。房间进深较小时, 也可

布置在内墙一侧, 但当房间进深超过 4m 时, 最好布置在外窗台

下,否则冷空气流经人们的工作区, 影响舒适感。

楼梯间的散热器应尽量布置在底层,当建筑物为五层时, 可将

50%的散热器布置在一层, 30%的散热器布置在二层, 20%的散热

器布置在三层,四、五层楼梯不放散热器。楼梯上层由空气自然对

流来补偿热损失。为防止冻裂, 双层外门的外室以及门斗内不宜布

置散热器。

第三节 供 热 系 统

以热水作为热媒的供热系统,称为热水供热系统。以蒸汽作为

热媒的供热系统称为蒸汽供热系统。

供热系统由热源、热力网和热用户三部分组成。热源负责制备

热水、蒸汽, 热力网负责热水、蒸汽的输送, 热用户指用热场所, 可

以是民用住宅、公共建筑, 也可以是工业厂房。热源可以是集中锅

炉房、热电厂、低温核能供热堆、地热、余热锅炉、垃圾焚烧炉等。

热水供热系统可按下述方法进行分类:

1. 按热源型式分, 有集中锅炉房供热系统;热电厂供热系统;

核能供热系统;地热供热系统;余热供热系统等。

2. 按热媒参数分, 有低温热水供热系统 (供水温度低于

100℃) ;高温热水供热系统(供水温度高于 100℃)。

3. 按系统循环动力分, 有自然循环系统 (无循环水泵,靠水的

密度差形成的自然循环压头循环) ;机械循环系统(靠水泵强制循

环)。
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4. 按系统的密闭性分, 有闭式供热系统 (热用户只取热, 不取

水) ;开式供热系统(热用户不仅取热, 而且取水, 如用来作为洗澡

等生活热水供应)。

5. 按热网输送管道的根数分, 有单管系统(只有一根供水管,

无回水管。属于开式系统) ;双管系统(一根供水管,一根回水管。可

以是闭式系统,也可以是开式系统) ;多管系统(有三根以上输送管

道。当为三管系统,一根供水管负责供暖热负荷, 一根供水管负责

生活热水供应负荷,一根为总回水管。当为四管系统, 则有两根供

水管, 两根回水管, 其中两根负责供暖负荷, 两根负责生活热水供

应负荷)。

6. 对于室内供暖系统, 按每组立管的根数分, 有单管系统和

双管系统。

7. 对于室内供暖系统, 按管道敷设方式分, 有垂直式系统和

水平式系统。

8. 按系统各环路的长度分, 有同程式系统 (各环路长度相等)

和异程式系统(各环路的长度不等)。

和热水供热系统一样,蒸汽供热系统也可以分为单管系统, 双

管系统和多管系统。在单管系统中,只有供汽管而无凝水回收管,

蒸汽凝结水在热用户就地利用。双管系统,一根供汽管, 一根凝结

水回收管,在实践中应用最为普遍。三管系统,有两根供汽管, 分别

输送高、低压蒸汽, 共用一根凝结水总管。

一、热水、蒸汽供热系统的评价

热水供热系统与蒸汽供热系统相比较,有如下优点:

1. 热能利用率高。对于区域锅炉房供热,在通常情况下, 水侧

温度比汽侧温度低,因此热水锅炉比蒸汽锅炉热效率高。对于热电

厂供热,由于将电厂冷却水(冷凝器中)废热用来供热, 热能利用率

可从原来的 30%—40% (发电) ,提高到 70%—80%以上。此外, 蒸
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汽系统凝结水回收技术比较复杂,疏水器维护工作量大, 凝结水回

收率低(通常不高于 30% ) , 再加跑、冒、滴、漏较严重, 热损失大。

热水供热系统, 在正常情况下, 水损率在循环水量 2%以内, 管道

保温后的散热损失也比蒸汽管道的少。实践证明:上述几种因素综

合效果, 热水供热系统约比蒸汽供热系统节约热能 20%—40%左

右。

2. 可进行多种参数的调节、控制。热水供热系统既可以调节

水温,也可以调节流量, 比较容易满足用户热负荷变化的要求。蒸

汽供热系统一般采用饱和蒸汽。在饱和蒸汽范围内,压力、温度调

节余量小。阀门节流调节,实质上是蒸汽流量的调节, 调节参数单

一,不易实现热负荷多种变化的要求。

3. 蓄热能力高, 舒适感好。由于水的密度约比蒸汽密度大

1000 倍(蒸汽密度约 1kg/ m
3
) , 因此在同一供热系统里, 热水的蓄

热能力大约是蒸汽蓄热能力的 10倍。这样,对于热水供热系统, 当

热源停止供热,水温和循环流量发生变化时, 依靠系统热水蓄热的

散热,供暖房间室温变化比较缓慢。由于室温比较均匀, 人的舒适

感比较好。对于蒸汽系统, 系统蓄热能力差,随着系统供汽、停汽过

程,供暖房间出现骤冷骤热, 使人感觉不舒适。人们普遍感觉:热水

供暖室温比较柔和,蒸汽供暖忽冷忽热, 而且比较干燥。

4. 输送距离长。热水供热系统采用水泵强制循环,因此, 只要

水泵扬程选择适当,输送距离可达几千米甚至几十千米长。基于这

一特点,热水供热系统的供热规模远比蒸汽系统大, 因而有利于集

中管理和环境保护。蒸汽系统是依靠蒸汽本身的压力克服管道阻

力进行热能输配的,由于蒸汽压力的限制, 输送距离不可能很长。

与热水系统相比,蒸汽系统也有一些固有的优点:蒸汽作为热

媒,比较容易满足工业用热的要求(如汽锤) , 对不同类型的热负荷

适应性强;系统耗电少;因蒸汽温度和汽-水、汽-空热交换器传热

系数高, 散热器和换热器传热面积可减少, 相应降低了设备投资
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费;因蒸汽密度小, 对于地形起伏很大的地区或高层建筑, 不会产

生象水那样大的静水压力,因而与用户的连接方式较简单, 运行也

较方便。

基于上述分析比较,对于以供暖为主的民用建筑, 应优先选用

热水供热系统。对于以生产为主,供暖为辅的工厂区, 可采用蒸汽

供热系统,有时也可用蒸汽加热热水供热系统, 用后者负责厂区住

宅和办公用房的供暖负荷。

二、室内供暖系统

室内热水供暖系统有自然循环、垂直式和水平式三类系统。

1. 自然循环供暖系统。自然循环压头由冷、热水密度差和加

热中心至冷却中心的垂直距离所决定(图 1. 2) :

Δp = g h(ρh - ρg ) ( 1. 17)

图 1. 2 自然循环系统

1—散热器 ,  2—锅炉

式中 �Δp——自然循环系统的作用压力, Pa;

g——重力加速度, m/ s
2 ,取 9. 81;

h——加热中心到冷却中心的垂直距离, m;

ρh——水在冷却中心(如散热器)冷却后的密度, k g/ m
3 ;
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ρg——水在加热中心(如热源)加热后的密度, kg/ m
3
。

如果取供水温度 t g = 95℃, 回水温度 t h = 70℃, 则冷、热中心

垂直距离每差 1m 可产生的作用压力为 Δp = 9. 81× 1× ( 977. 81

- 961. 92) = 156P a。当冷、热中心垂直距离 h = 64m 时,自然循环

作用压力Δp≈10kPa。在供热系统运行期间,由于供、回水温差的

不同, 自然循环作用压力也随着不同;温差愈大, 自然循环作用压

力也愈大。

由于自然循环作用压力较小,因此, 自然循环供暖系统规模不

可能很大。目前,单独的自然循环供暖系统已很少采用, 但在机械

循环供暖系统中, 由于冷、热中心的存在, 自然循环作用压力普遍

存在,它对散热器中流量分配将发生影响。因此, 在进行供热系统

的水力工况、热力工况讨论时, 常常需要分析自然循环作用压力的

影响。

2. 垂直式系统。在垂直式系统中可以是双管系统,也可以是

单管系统。

( 1) 上供下回系统。这种系统, 供水干管敷设在系统的最上

面,回水干管敷设在系统的最下部, 如图 1. 3 所示。图中立管Ⅰ为

双管系统, 立管Ⅱ为单管顺流式系统, 立管Ⅲ为单管跨越管式系

统。双管系统有自然循环作用压力影响,且不同楼层因冷、热中心

的垂直距离不同, 自然循环作用压力大小不同, 高层作用压力大,

低层作用压力小。单管系统也有自然循环作用压力, 但对各个散热

器的影响是一样的,所以不会引起工况的失调。

单管系统比双管系统节省钢管,减少投资;单管顺流式系统最

简单,单管跨越式装有阀门, 便于调节。

上供下回系统易于排除系统中空气, 4 为放气阀, 装在系统末

端最高点,供回水干管坡向热源, 坡度 i取 0. 003。当在建筑物上便

于安装供、回水干管时, 多采用此种系统。

( 2) 下供下回式系统。这种系统, 供水干管、回水干管都敷设
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图 1. 3 上供下回供暖系统

1—锅炉 , 2—循环水泵 , 3—膨胀水箱 , 4—放气阀

在建筑物底层散热器之下。当建筑物为平屋顶且顶层的顶棚下又

难以布置回水干管时,多采用。对于有地下室的建筑物也常采用这

种系统。

下供下回式系统由于结构特点, 只有双管系统, 无单管系统,

如图 1. 4 所示。这种系统受自然循环作用压力的影响比上供下回

双管系统小。这是因为虽然上层自然循环作用压力比底层的大, 但

上层环路的管道也长即压力降也大,所以对工况失调的影响小一

些。此外, 这种系统可从底层开始安装,安装好一层即可投入运行,

便于冬季施工。

该系统的缺点是排气比较困难。对于立管Ⅱ, 一般通过高层散

热器上的跑风门排气。对于立管Ⅰ、Ⅲ,需专门安装空气管(图 1. 4

上的点划线)排气。为防止空气管被水充满,一般排气点(Ⅰ立管的

a 点, Ⅲ立管的放气阀)要比空气管标高低 300mm。当立管中水位

超过排气点时,空气管充满空气, 水位不会再上升。当水位低于排

气点( a 点)时, 空气聚集到一定压力, 会自动将空气排至膨胀水箱
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图 1. 4 上供下回系统

或通过放气阀排出。

( 3) 上供上回系统。这种系统当底层散热器下方无法安装回

水干管时采用。一般回水干管敷设在底层建筑的顶棚下。为减少

立管根数,多采用单管系统。目前采用这种系统的相当普遍。图1. 5

为该系统的示意图。

图 1. 5 上供上回系统
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( 4) 中供式系统。这种供暖系统其供水干管设在建筑楼层的

中部。在供水干管以上为下供下回系统;在供水干管以下为上供上

回系统,如图 1. 6所示。这种系统在建筑顶层大梁底标高过低无法

安装供水干管时采用。当建筑物层数较多,为防止工况失调(双管

系统)和散热器布置过多(单管系统)也常采用。

图 1. 6 中供式系统 图 1. 7 同程系统

( 5) 同程、异程系统。当回水干管中的水流方向同供水干管中

的水流方向相同时为同程系统;当供、回水干管水流方向相反时为

异程系统。图 1. 7 为同程系统,图 1. 3、图 1. 4、图 1. 5 皆为异程系

统。在一般情况下,由于同程系统各环路的管道长度相等, 便于在

设计时实现各环路压力平衡,可减少水力工况的水平失调。当立管

根数较多时,常采用同程系统。但必须注意,不是在任何情况下, 同

程系统一定比异程系统有利于环路压力平衡。当各立管阻力较小

时, 如层数较少特别是平房建筑时, 采用同程系统, 往往在系统中

部立管出现倒流现象,而且难以靠阀门调节消除这种水平失调, 因

此,设计时要特别小心, 要进行严格的环路压力平衡计算。

3. 水平式系统。水平式系统无立管,由供水干管或支管将散

热器水平串连起来。供水干管与散热器的连接方式可分为顺流式

(如图 1. 8)和跨越式(图 1. 9)两种。顺流式最省钢材, 但每个散热
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器不能进行局部调节,因此同一供水干管上串连散热器不能太多。

通常在室温要求不高的建筑或同一大房间内采用。

图 1. 8 水平顺流系统 图 1. 9 水平跨越系统

跨越式系统能对散热器进行局部调节, 因此虽然投资比顺流

式多一些,但广泛采用。

水平式系统比垂直式上供下回系统较难排气, 一般或在最高

层散热器上装跑风排气或在最高层散热器上装空气管集中排气。

水平式系统与垂直式系统比较,有如下优点:

( 1) 总造价低, 但对于大系统, 由于末端散热器处于低水温

区, 散热器面积需适当加多, 费用少的优点会不明显, 要作具体分

析、计算;

( 2) 管路简单, 穿楼板少,便于施工、安装;

( 3) 沿墙无立管, 对室内美观影响较小;

( 4) 膨胀水箱可布置在建筑物最高层的辅助空间(如楼梯间、

厕所等) , 不仅降低了造价,而且不影响建筑外形美观。

室内蒸汽供暖系统,可有上供式、中供式和下供式三种。一般

以双管系统为多。蒸汽压力高于 0. 7× 10
5
Pa 时, 称为高压蒸汽供

暖;低于 0. 7× 105
Pa, 为低压蒸汽供暖。
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三、集中供热系统

在集中供热系统中,一般有四种类型的热负荷:供暖负荷, 通

风与空调负荷,生活热水供应负荷以及生产工艺负荷。目前生产工

艺负荷多用蒸汽供热系统。供暖、空调、通风和生活热水供应负荷

多用热水供热系统, 其中供暖负荷约占 70%以上, 通风、空调、生

活热水供应负荷只占较小比例。

在我国开式热水供热系统很少采用。广泛采用的是双管热水

闭式系统。当有生活热水供应负荷时, 也有采用四管热水闭式系统

的,其中两管负责供暖、通风负荷,另两管负责生活热水供应负荷。

因双管闭式热水系统使用最为广泛,下面着重介绍这种系统

与热用户的各种连接方式,如图 1. 10 所示。

图 1. 10 双管闭式热水供热系统与热用户连接方式

1—热用户散热器 , 2—喷射泵 , 3—混水泵 , 4—加压泵 , 5—加热器 , 6—供暖循环泵 ,

7—上部储水箱 , 8—下部储水箱 , 9—热水供应循环水泵 , 10—空气加热器 , 11—膨胀

水箱 , 12—热水循环管

图中( A)为简单直接连接, 当热网供、回水温度和压力与热用

户的要求一致时采用,这种连接方式最为简单、经济。
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( B) 为喷射泵直接连接,喷射泵是一种混水设备, 当热网水经

过喷射泵中的喷嘴时, 由于流通口径缩小,水流速度大大增加, 喷

嘴出口水的压力显著降低,甚至低于回水压力, 将部分回水吸入喷

射泵,与热网水混合降温后再送入热用户。当热网供水温度高于热

用户要求供水温度时,常常采用这种连接方式。采用这种连接方式

时,由于喷射泵压力损失较大, 热网提供的供、回水资用压头(即富

余压头)必须大于 80—120kP a。

( C) 为混水泵直接连接。这种连接方式类似喷射泵连接, 只是

由混水泵代替喷射泵的作用。混水泵连接方式对热网提供的资用

压头无特别要求, 当其值小于 80k Pa 时也可采用。混水泵比喷射

泵投资大,又需耗电;喷射泵造价低,只靠热网提供的能量工作, 不

另外耗电,但当热网压力波动较大时喷射泵不易正常工作, 不如混

水泵工作稳定。当热网供、回水温度为 180/ 70℃, 用户供回水温度

要求 95/ 70℃时, 常用混水方式降温。采用混水泵连接方式时, 混

水泵扬程的选择至关重要,扬程选择过大或过小, 不但影响混水效

果,还会造成能量的不必要浪费。

( D ) 为加压泵连接方式。当热网压力与用户压力不相适应时

采用。热网供水压力低于用户要求的供水压力时, 加压泵装在用户

热入口供水管道上;热网回水压力高于用户回水压力时, 加压泵应

装在回水管上。

( E ) 为间接连接方式。这种连接方式的特点是热网水与用户

系统完全隔离,经过加热器, 只有热量交换没有水力联系。当热网

的水温、水压与用户的水温、水压不相一致, 而且必须采用水力隔

离时才能解决水压不一致的矛盾时使用这种连接方式(详见第二

章)。这种连接方式投资较高, 但便于热网的调节、控制, 适用于规

模较大的供热系统。

( F )、( G)、( H )为与生活热水供应用户的连接方式, ( F )中的

加热器为容积式加热器, 既起加热作用,又起储存热水作用。( G)
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为快速水-水加热器与高位储水箱联用系统,快速水-水加热器(板

式换热器、螺旋板换热器、管壳式加热器等)将自来水加热后(一般

为 65℃) ,储存于高位储水箱备用(如洗澡等)。( H )为快速加热器

与低位储水箱联用系统。在生活热水供应负荷较小时, 加热器加热

后的热水送入低位储水箱储存,待高峰负荷时, 由加热器和低位储

水箱同时供应热水。设置循环管的目的, 是将管道中的热水随时加

热至 65℃, 防止自来水的浪费。这种系统一般用于较大型的生活

热水供应中。

( I ) 为通风、空调热用户与热网连接方式。一般为直接连接,

采用水-空加热器, 这种加热器承压能力较高, 通常不会发生热网

与用户水压、水温不一致的矛盾。

蒸汽集中供热系统多采用双管系统。图 1. 11 给出了该系统热

力网与各种热用户的连接方式。

图中 ( a )为热力网与生产工艺热用户连接方式示意图。热力

网输入的高压蒸汽通过减压阀 2 减压后进入用热设备, 凝结水通

过疏水器 3(隔汽疏水设备)进入凝结水箱 4, 再由凝水泵 5 将凝结

水送回蒸汽锅炉房中的总凝结水箱 10中。

( b) 为热力网与蒸汽供暖热用户的连接方式, 其基本方式同

( a )。如热用户需要采用热水供暖系统, 则可在热用户引入口处安

装汽-水热交换器或汽-水喷射泵, 制备所需热水。

( c) 为热力网与通风、空调系统的连接方式。一般采用简单的

直接连接。通常在热入口处均装有减压阀。

( d )、( e)、( f )均为热力网与生活热水供应系统的连接方式。

其中( d )为蒸汽直接加热上部储水箱 7。这种方式多用于工矿企业

小型浴室中。蒸汽通过带孔的花管或蒸汽喷射器将水加热。这种

型式虽然简单,但加热时噪声较大, 且凝水不能回收。( e)采用容积

式加热器。( f )为无储水箱的间接连接方式, 如需要,可设上部、下

部储水箱。设置原理同图 1. 10所示, 不再赘述。
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图 1. 11 蒸汽供热系统示意图

1—蒸汽锅炉 , 2—减压阀 , 3—疏水器 , 4—用户凝结水箱 , 5—用户凝结水泵 , 6—水温

调节器 , 7—上部储水箱 , 8—容积式加热器 , 9—蒸汽-水加 热器 , 10—凝结水箱 ,

11—锅炉给水泵

第四节 水 力 计 算

设计供热系统时,为使系统各管段热媒流量符合设计要求, 保

证散热器散热量的需要,必须对各管段的直径进行细致选择, 这就

是供热系统水力计算的目的与内容。

·72·



一、基本公式

当流体沿管道流动时,由于流体分子间及其与管壁间的摩擦,

就要损失能量;而当流体流过管道的一些附件(如阀门、弯头、三

通、散热器等)时, 由于流动方向或速度的改变产生局部漩涡和撞

击,也要损失能量。前者称为沿程损失, 后者称为局部损失。热水

供暖系统中计算管段的阻力损失可用下式表示:

Δp = Δp y + Δp j = Rl + Δp j ( 1. 18)

式中 Δp——计算管段的阻力损失, Pa;

 Δp y——计算管段的沿程损失, Pa;

 R——每米管长的沿程损失, 即比摩阻, Pa/ m;

 l——管段长度, m;

 Δp j——管段的局部损失, Pa。

在管路的水力计算中, 通常把管路热媒流量和管径都没有改

变的一段管子称为一个计算管段。任何一个供热系统的管路都是

由许多串联或并联的计算管段所组成的。

每米管长的沿程损失(比摩阻)可用流体力学的达西·维斯巴

赫公式来计算:

R =
λ
d
ρv

2

2
( 1. 19)

式中 λ——管段的摩擦系数;

 d——管子内径, m;

 v——热媒在管道内的流速, m / s ;

 ρ——热媒的密度, k g/ m
3
。

热媒在管内流动的摩擦系数λ值取决于管内热媒的流动状态

和管壁的粗糙程度,即:

λ= f ( Re, ε) ( 1. 20)

Re =
vd
ν

, ε=
K
d
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式中 Re ——雷诺数, 判别流体流动状态的准则数(当 Re< 2320

时流动为层流流动,当 Re> 2320时, 流动为紊流流动) ;

 v——热媒在管内的流速, m / s ;

 d——管子内径, m;

 ν——热媒的运动粘滞系数, m
2
/ s;

 K——管壁的当量绝对粗糙度, m ;

 ε——管壁的相对粗糙度。

管壁的绝对粗糙 K 值与管子的使用状况如腐蚀结垢程度和

使用时间等因素有关。根据运行实践积累的资料, 目前对室内热水

供暖系统采用 K = 0. 2mm, 室外热水供热系统 K = 0. 5mm, 对于

蒸汽供热系统,不论室内、室外,皆采用 K = 0. 2mm。

摩擦系数λ值是用实验方法确定的。经分析计算, 不论蒸汽或

热水的室内系统, 其流动状态皆属于过渡区 (紊流流动的一种状

态)。蒸汽、热水的室外系统都处于阻力平方区(亦称紊流流动的粗

糙区)。

若热媒流量 G以 kg/ h 表示, 热媒流速 v( m/ s)与流量的关系

为:

v =
G

3600
πd 2

4
ρ

=
G

900πd 2ρ
( 1. 21)

式中 G——管段的水流量, kg/ h;

 ρ——水的密度, k g/ m
3
;

其余符号同式( 1. 19)。

将式( 1. 21)的 v 值代入式( 1. 19) ,可得到更便于计算的公式

R = 6. 25× 10
- 8 λ
ρ

G2

d5 ( 1. 22)

  对于室内系统,过渡区的摩擦系数 λ值可用洛巴耶夫公式计

算
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λ=
1. 42

lgRe ¡¤
d
K

2 ( 1. 23)

  将式( 1. 23)代入式( 1. 22)中,可得室内系统 R、d、G之间的关

系式。目前室内系统的水力计算表格就是根据该关系式编制的。

对于室外供热系统,阻力平方区的摩擦系数 λ值可由希弗林

松推荐的关系式计算

λ= 0. 11
K
d

0. 25

( 1. 24)

将式( 1. 24)代入式( 1. 22)中,并将热媒流量的单位改用 t / h 表示,

便可得到室外供热系统水力计算的基本公式

R = 6. 88× 10
- 3

K
0 . 25 G2

ρd 5. 2 5 ( 1. 25)

有时为了方便,将比摩阻 R 改用 mH2 O/ m 表示,此时可得

R = 6. 88× 10
- 9

K
0 . 25 ( Vρ) 2

ρ
2
g d

5 . 25 = 7. 02× 10
- 1 0 K 0 . 25 V2

d
5. 25

( 1. 26)

式中 V——热媒体积流量, m
3 / h。

室外供热系统都是根据基本公式( 1. 25)编制成的水力计算表

格进行计算的。计算表格给定了热媒密度 ρ, 在 G、R、d 三个参数

中, 只要已知其中的任意两个, 即可求出第三个。通常 G 是已知

的,即设计值。R 由允许比摩阻决定,则管段直径 d 即可求出。

公式( 1. 25)也可写成另外形式

d = 0. 387
K 0. 047 6G0. 3 81

(ρR) 0. 1 9  m ( 1. 27)

G = 12. 06
(ρR)

0 . 5
d

2 . 62 5

K
0. 125  t/ h ( 1. 28)

以便于分别对 d、G 进行计算。

管径 d 选择后, 根据式 ( 1. 25)可决定计算管段的实际比摩阻
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R, 再由式( 1. 18)决定

Δp y = Rl Pa

  计算管段的局部阻力损失Δp j 可按下式求出:

Δp j = ∑ζ
ρv2

2
 P a ( 1. 29)

式中 ∑ζ——管段总的局部阻力系数;

其余符号同前。

热媒通过三通、弯头、阀门等附件的局部阻力系数 ζ值是由实

验方法确定的,可查阅有关设计手册求得。

为设计计算方便,常常采用“当量阻力法”或“当量长度法”。前

者是把直管段的沿程阻力折合成当量的局部阻力;后者是把局部

阻力折合成相当长度的直管段。当量局部阻力系数 ζd 由下式计

算:

ζd =
λ
d

l ( 1. 30)

当量长度 l d 可表示为:

l d = ∑ζ
d
λ

( 1. 31)

  沿程阻力和局部阻力决定后, 即可求出计算管段的总阻力损

失:

Δp = Δp y + Δp j = R( l + l d ) =
1

900
2
π

2
d

4
2ρ∑ζ+ ζd G

2

( 1. 32)

二、计算步骤

1. 确定计算流量

对于热水供热系统,用户的计算流量由下式确定:

G =
Q

c( t g - th )
× 3600 =

0. 86Q
( t g - t h )

( 1. 33)
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式中 G——计算水流量, kg/ h;

 Q——热用户的设计热负荷, W;

 c——水的比热, c= 4187J/ ( kg·℃) ;

 t g , t h——供热系统的设计供、回水温度, ℃。

对于蒸汽供热系统,蒸汽的设计流量按下式计算:

G =
3. 6Q

r
( 1. 34)

式中 G——蒸汽设计流量, kg/ h;

 Q——散热设备设计热负荷, W;

 r——蒸汽的汽化潜热, k J/ kg。

2. 确定主干线和允许比摩阻

平均比摩阻最小的环路,称为主干线, 一般供热系统最长管线

为主干线。

平均比摩阻愈大(或流速愈高)需要管径愈小,投资愈小;反之

投资愈大。通常应进行经济比较,求出经济的比摩阻。一般对于热

水供热系统,采用 R= 30—80Pa / m。

对于蒸汽供热系统,平均比摩阻按下式计算:

R =
( p g - p o) ( 1 - α)

∑l
( 1. 35)

式中 p g——热源出口蒸汽压力, P a;

 p o——用热设备处蒸汽压力, Pa ,对于生产工艺,由工艺要

求决定。对于散热器,采用 2000Pa。

 α——局部阻力损失占总阻力损失的百分数;

 ∑l——主干线总长度, m。

3. 环路压降平衡

根据计算出的 G、R,确定主干线和各环路计算管段的管径 d ,

并确定相应的总压降 Δp , 使各环路的压降平衡在 15%—25%以

内。
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4. 密度的换算

蒸汽供热系统水力计算方法与热水供热系统基本相同, 主要

区别在于密度的修正。对于热水供热系统,水的密度变化不大, 可

以不进行修正。但对于蒸汽和凝结水系统,当蒸汽压力不同时, 密

度也不同;当凝结水中蒸汽含量不同时, 汽水混合物的混合密度的

差别就更大,此时必须进行密度修正, 否则,误差很大。密度ρ的修

正用下式计算:

Rs =
ρb
ρs

¡¤R b ( 1. 36)

式中 R s—— 计算管段的实际比摩阻, Pa/ m;

 R b—— 计算表格上的比摩阻, Pa/ m ;

 ρs—— 热媒(蒸汽、汽水混合物)的实际密度, k g/ m
3 ;

 ρb—— 编制计算表格时采用的蒸汽密度, 通常 ρ= 1

k g/ m
3
。
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第二章 供热系统水力工况

供热系统中流量、压力的分布状况称为系统的水力工况。供热

系统供热质量的好、坏, 与系统的水力工况有着密切联系。供热系

统普遍存在的冷热不均现象, 主要原因就是系统水力工况失调所

致。

本章着重分析引起系统水力工况失调的原因。为便于上述论

述,还将介绍热网水压图——描述热网水压分布的基本工具, 系统

水力工况计算方法,变动水力工况的基本规律以及系统定压的主

要方式。

第一节 水 压 图

一、管段的水压分布

  流体在管道中流动, 将引起能量损耗即表现为流体的压力损

失。这样,在管段的不同断面, 流体的压力值不同。流体力学中的

伯努利能量方程式对管段的水压分布规律进行了科学描述。

若流体介质流过某一管段 (图 2. 1) , 根据伯努利方程式,可列

出管段断面 1 和 2 之间的能量方程为:

p 1 + Z 1ρg +
v

2
1ρ
2

= p 2 + Z 2ρg +
v

2
2ρ
2

+ Δp 1- 2 Pa ( 2. 1)

  伯努利方程式也可用水头高度的形式表示,即:

p 1

ρg
+ Z 1 +

v
2
1

2g
=

p 2

ρg
+ Z 2 +

v
2
2

2g
+ ΔH 1- 2 mH2 O ( 2. 2)

式中 p 1 , p 2——断面 1、2的压力, Pa;
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 Z 1 , Z 2——断面 1、2的管中心线离某一基准面 O—O 的位

置高度, m;

 v1、v2——断面 1、2的流体平均流速, m/ s;

 ρ——流体的密度, k g/ m
3
;

 g——自由落体的重力加速度, 9. 81m/ s
2
;

 Δp 1 - 2——流体流经管段 1—2的压力损失, Pa ;

 ΔH 1 - 2——流体流经管段 1—2的压头损失, mH 2O。

图 2. 1 中 AB 线称为总水头线, 其上各点表示管段上相应各

断面处流体的总水头值(或称总压力值)。如管段断面 1 处的总水

头值为 H A , 由公式( 2. 2)知该值:

H A =
p 1

ρg
+ Z1 +

v2
1

2g
 mH 2O

其中 Z 1 称为位置水头, 表示流体在该断面所处的位置高度 (相对

于任意确定的基准面 O—O 而言) ; p 1 /ρg 称为压力能水头, 表示

流体在断面 1的位置高度 Z 1 时对管壁的静压力(以 mH 2O 为单

图 2. 1 总水头线与测压管水头线
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位)。此值的具体数值等于在断面 1处垂直向上开孔后, 流体的上

喷高度; v
2
1 / 2g 称为动能水头, 表示流体在 v1 流速下由流动引起的

动能(以 mH2 O 为单位)。管段断面 2 处的总水头值 H B 为:

H B = Z 2 +
p 2

ρg
+

v
2
2

2g
 mH2 O

其各项物理意义同断面 1。

由公式( 2. 2)可知, 管段断面 1-2之间的压力损失 ΔH 1- 2可由

下式表示:

ΔH 1 - 2 = H A - H B mH 2O ( 2. 3)

即管段任意两个断面之间的压力损失等于这两个断面处流体总水

头值之差。这说明流体之所以能从 1断面流向 2断面, 就是因为 1

断面的流体总水头 H A 大于 2断面流体总水头 H B ,进而克服管段

阻力ΔH 1 - 2所致。人们通常的经验是“水往低处流”, 然而在一闭式

管段中,并不尽然。断面 1位居低处,断面 2位居高处, 即 Z 2 > Z 1 ,

然而水往高处流,这是为什么呢?原来“水往低处流”的科学含义应

该是“水往低能量处流”。衡量某断面流体能量大小, 应该看总水头

值。断面 1 虽地处低势, 即位置水头 Z 1 小, 但其总水头值 H A >

H B , 因此水从断面 1流向断面 2, 而不是相反。人们在实际工作中,

常常把管道中的流体流向判断错, 主要原因就是只注意了流体的

分项水头(位置水头、压力能水头或动能水头) , 而忽视了流体总水

头的比较。

对于室内热水供暖系统, 水流速一般小于 1m/ s ;对于室外热

水供热系统, 水流速一般在 1m/ s 左右,通常不超过 3m/ s。若水流

速 v = 1m/ s , 则水的动能水头 v
2 / 2g = 0. 051mH2 O;若水流速 v=

3m/ s, 水的动能水头 v
2 / 2g = 0. 46mH 2 O。在热水供热系统中, 由于

水流速不高, 在计算热水的总水头值时, 常常忽略动能水头, 只考

虑位置水头和压力能水头,即 H = Z+ p /ρg。此时, 在图 2. 1中, 由

CD 曲线代替 AB 曲线表示总水头线。
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CD 曲线表示各断面流体的位置水头 Z 与压力能水头 p /ρg

之和。若用测压管测量管段各断面的压力, 则测压管上显示的液面

高度即为 Z+ p /ρg。因此习惯上把 CD 曲线又称为测压管水头线。

利用管道的测压管水头线,可以很方便地将管道中流体的压

力分布作出明晰的分析:

1. 根据测压管水头线(如 CD 曲线 )确定管段上各断面流体

的总水头值(忽略动能水头) H ;

2. 根据测压管水头线和各断面位置高度 ( Z) , 可计算各断面

流体的压力能水头值 p /ρg( mH 2 O) ,即 p /ρg= H - Z( mH 2 O)。此

值即表示该断面上压力表的读数。但应注意, 弹簧压力表标记的读

数单位为 MPa, 与米水柱( mH 2 O)单位要作适当换算,其换算关系

为 0. 1MPa= 10mH2 O= 1. 0kg/ cm
2
。

3. 根据测压管水头线可计算管段断面之间的压力损失,即

ΔH = H C - H D = Z 1 +
p 1

ρg
- Z 2 +

p 2

ρg
 mH2 O

( 2. 4)

二、水压图的绘制与使用

水压图是用来研究热水供热系统水压分布的重要工具。图2. 2

为室内热水供暖系统的水压图, 图 2. 3 为室外热水供热系统的水

压图。

一般水压图包括如下内容:横坐标表示供热系统的管道单程

长度(以 m 为单位)。纵坐标的下半部分,表示供热系统的纵向标

高 (以 m 为单位 ) , 包括管网、散热器、循环水泵、地形及建筑物的

标高。对于室外热水供热系统, 当纵坐标无法将供热系统组成表示

清楚时, 可在水压图的下部标出供热系统示意图,如图 2. 3 所示。

纵坐标的上半部分表示供热系统的总水头线或测压管水头线(忽

略动能水头)。总水头线(以后论述皆含测压管水头线)又包括动水
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压线和静水压线两部分。动水压线表示供热系统在运行状态下的

总水头线;静水压线表示供热系统在停止运行时的总水头线。其单

位皆以 mH2 O 表示。描述供水管的总水头线称为供水压线,描述

回水管的总水头线称为回水压线。供热系统停止运行状态即水不

流动状态,根据前文所述, 此时供热系统管道各断面流体的总水头

值必然皆相等,即供水压线和回水压线合并为一条水平直线。这就

是静水压线始终为一条水平直线的根本原因。

利用水压图,可以很方便地了解供热系统各点的压力分布。在

管网的实际运行中,人们所关心的压力分布实际是指压力能水头

p /ρg,即从压力表上读出的压力数值。因此, 下文所述的压力值均

指压力能水头( mH 2O )。

1. 管道上任一点压力确定:因管道上任一点压力能水头为

p i/ρg = H i- Z i( mH 2 O) , 当水压图已经绘制好时, 即该 i断面的位

置高度 Z i和总水头值 H i皆为已知, 则该断面的压力能水头 p i/ρg

便很容易求出。

如图 2. 2 所示, 循环水泵入口处的压力 p 0 /ρg , 应为 H 0′0 -

Z 0 , 但 Z 0 = 0, 则有 p 0 /ρg= H 0′0 ( mH2 O)。系统 B 点的压力, 即热用

户供水入口压力 p B /ρg = H A B′- Z B ( mH 2 O ) , 此处 H A B′为管道 B

点的总水头值(供水压线) , Z B 为管道 B 点的位置高度。

当系统停止运行时,锅炉出口压力 p D /ρg = H 0′0 - Z D ,因 Z D >

Z 0 , 则 p D /ρg< p 0 /ρg , 这说明在系统静止时, 虽然系统各点的总水

头值相等,但系统各点的压力能水头则不等, 即压力表读数不等;

位置愈高,压力能水头愈小, 位置愈低,承压愈大。

2. 散热设备处压力确定:在系统运行状态下, 散热设备处的

压力能水头值介于该处供水压线和回水压线之间。究竟用供水压

线还是用回水压线作为计算依据?按理二者皆可, 但通常以回水压

线作为计算依据。这是因为一般在供水管线的入口处装有节流降

压设备,这时供水管入口压力较高, 而回水管线压力比较接近散热
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设备处压力。因此, 常用回水压线数值代替散热设备处的总水头

线,其误差不超过 0. 5mH 2 O。

仍以图 2. 2 为例, 一层散热器的压力能水头值为 P 1 /ρg =

H A′A - Z 1 ( mH 2 O)。对于图 2. 3室外供热系统, 其热用户 1 的底层

和顶层散热器的压力能分别为 p 1 (底) /ρg = H 1 (回) - Z 1 = 37- 1

= 36( mH 2 O)和 p 1 (顶) /ρg = H 1 (回) - Z 1 = 37- 16= 21( mH2 O )。

在计算某一支线热用户散热设备压力时, 其回水压线应该以支线

回水压线为依据,而不是热网干线回水压线。通过实际计算, 可以

明确:顶层散热器受压最小, 而底层散热器受压最大。

图 2. 2 室内热水供暖系统的水压图

1—膨胀水箱 ,  2—循环水泵 ,  3—锅炉

3. 热用户资用压头的确定:对于室外热水供热系统, 热用户

资用压头是指热网提供给该用户室内系统可能消耗的最大压力。

对于室内供暖系统,是指各立管最大允许压降。其值等于相应用户

的供水总水头与回水总水头的差值。在图 2. 3中,用户 1 的资用压
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头ΔH 1 = 49- 37= 12( mH 2 O)。在图 2. 2中, 立管 AB 的资用压头

ΔH A B = H A B′- H A A′。

图 2. 3 热水网络的水压图

4. 管段比摩阻的确定:管段比摩阻 R 的定义为流体通过 1m

直管段的压力降( Pa/ m)。在水压图上,一般水力坡线(供水压线或

回水压线)的斜率即表示管段比摩阻 R。若考虑局部阻力因素, 需

在管段总阻力中减去局部阻力值,其计算公式为:

R =
( 1 - α)ΔH

L
× 104 Pa / m ( 2. 5)
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式中 ΔH ——计算管段的总压降, mH2 O;

 L——计算管段的长度, m;

 α——局部阻力在总阻力中的百分比,一般在小区供热系统

的范围内为 0. 3—0. 5之间。

在图 2. 2 中,供水管 CB 段的比摩阻为:

RC B =
( 1 - α)ΔH C′B′

LC B
× 104 Pa/ m

  在图 2. 3 中, 2支线回水管的比摩阻为:

R2 =
( 1 - α)ΔH 2

L 2
× 104

=
( 1 - 0. 5)× ( 38 - 36)

100
× 104 = 10 P a/ m

  5. 循环水泵扬程确定:在水压图上, 循环水泵扬程应为水泵

出口总水头与水泵入口总水头之差值。对于图 2. 2, 循环水泵的扬

程应为 ΔH O′E′= H E′- H O′( mH2 O )。其中 H E′、H O′分别为水泵出

口、入口的总水头。有些初学者, 常常把水泵出口总水头或压力能

水头误认为水泵扬程,这是需要注意的。

例题 2. 1 根据图 2. 3水压图, 用单位 mH2 O 写出下列各项

数值(压力均指压力能水头) :

( 1) 2用户入口供水压力 �( 48- 7= 41)

( 2) 2用户入口回水压力 ( 38- 7= 31)

( 3) 2用户底层散热设备压力 ( 38- 7= 31)

( 4) 2用户顶层散热设备压力 ( 38- 40= - 2)

( 5) 3用户底层散热设备压力 ( 38- ( - 5) = 43)

( 6) 循环水泵入口压力 ( 34- 0= 34)

( 7) 循环水泵出口压力 ( 52- 0= 52)

( 8) 循环水泵扬程 ( 52- 34= 18)

( 9) 1用户与干线分支处供水压力 ( 51- 2= 49)
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( 10) 1用户与干线分支处回水压力 ( 35- 2= 33)

( 11) 4用户底层散热设备压力 ( 38- 1= 37)

( 12) 4用户的资用压头 ( 48- 38= 10)

( 13) 系统停止运行时, 3用户底层设备压力

( 34- ( - 5) = 39)

( 14) 系统停止运行时, 3用户顶层设备压力

( 34- 8= 26)

解 题解见括号内的数值。通过解题可以看到, 当建筑物过高

时 (如 2用户) , 顶层散热设备压力可能出现负值( - 2mH 2 O)。此

外还需注意:计算用户有关压力时, 要以支线的水力坡线为依据;

计算热网干线压力时,要以干线的水力坡线为依据。

第二节 水压图在设计、运行中的应用

一、供热系统正常运行对水压的基本要求

  热网正常运行对水压的基本要求:保证热用户有足够的资用

压头, 保证散热设备不被压坏, 保证供热系统充满水不倒空, 保证

系统不汽化,否则供热系统不能正常运行。为此, 需要通过系统的

水压分析,制定合理的设计水压图。

1. 保证热用户有足够资用压头

如果外网提供的资用压头不足, 难以克服用户室内供暖系统

的阻力,系统就不能正常运行。由于外网与用户系统的连接方式不

同,即系统阻力不同, 要求的资用压头也不同。当外网与用户采用

简单直接连接时, 要求的资用压头 H (资) = 2- 5mH 2O ;当为喷射

泵连接时, 由于喷射泵的动力要求, 资用压头取值较高, 一般

H (资) = 8—12mH 2 O;对于采用热交换器的间接连接系统, 资用

压头为 H (资) = 3—5mH 2 O。

2. 保证设备不压坏
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锅炉和管道、阀门的承压能力一般都在 1. 6MPa 以上, 通常压

坏的可能性较小。供热系统的薄弱环节主要是散热器等散热设备。

对于普通铸铁散热器(四柱、M -132、翼型等) ,承压能力为 0. 4MP a

( 即 40mH 2 O ) , 含有稀土元素的铸铁散热器, 承压能力可达

0. 6MPa, 钢串片散热器承压能力在 1. 0—1. 2MPa 左右, 板式钢制

散热器承压能力在 0. 4—0. 5MPa 之间。

由上节可知, 散热设备在建筑物的最底层处所承受的水压最

大。因此, 系统中的散热设备是否被压坏,不必考查所有散热设备,

只要检查最底层的散热设备即够了。在通常情况下, 由于供热范围

较大, 各建筑物选用散热设备的型号不尽相同, 为安全起见, 一般

规定底层散热设备的承压能力不超过 40mH 2O (即 0. 4MPa )即检

查条件为:

p 底
ρg
≤ 40 mH2 O ( 2. 6)

在例 2. 1中, 3用户的底层散热设备的水压为 43mH 2 O, 超过了允

许值。其处理办法是修改水压图,或改用钢串片散热器。

3. 保证不倒空

要求管网各点的压力能水头不能出现负压, 即 p /ρg≮0 (表

压 ) , 当管道中出现负压(即出现真空)时, 管道中流体溶有的各种

气体逸出,形成空气隔层, 造成水、气分离。对于运行中的管网, 会

发生流体断流, 破坏系统的正常循环;对于停止运行的管网, 水不

能完全充满管道,顶部存有空气。在上述情况下, 供热系统难以排

除空气,必然影响供热效果。此外,由于空气从水中逸出, 造成电化

学反应,还会加快管道的腐蚀。

为防止管道出现倒空现象,在管网设计时, 必须检查其水压图

的合理性。由于系统的顶部水压最小, 所以只要满足系统顶部的水

压要求,即可保证整个供热系统不会倒空。检查系统不倒空的水压

条件为:
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p顶
ρg
≥ 2—5 mH 2 O ( 2. 7)

其中 2—5mH 2 O,是考虑管网水压波动而给定的富余量。

例 2. 1 中, 2用户顶层散热设备处的水压为- 2mH 2O ,小于规

定的水压条件,必然出现倒空现象。此系统不能保证正常运行。

4. 保证不汽化

要求管网不汽化, 即要保证管网各处的水压均要大于相应水

温的饱和压力。管网出现汽化, 形成水、蒸汽混流, 容易造成水击现

象,应该尽量避免。供热系统中随着供水温度的不同, 为保证不汽

化所要求的水压条件也不同。表 2. 1 给出了不同水温下的汽化压

力:

表 2. 1 水温在 100—150℃时的汽化压力

水  温(℃) 100 C110 �120 +130 �140 �150 �

汽化压力( kPa) 0 �46 �103 +176 �269 �386 �

  最容易发生汽化的位置, 和最容易倒空的位置一样, 均在系

统的顶部。其检查的水压条件为:

p顶
ρg
≥

p b

ρg
+ 2—5 mH 2O ( 2. 8)

式中 p b 为相应水温的汽化压力,单位为 Pa。

当系统的供、回水温度为 95/ 70℃时, 只要满足不倒空的水压

条件也就同时满足了不汽化的水压条件。保证系统不汽化, 对于高

温水系统(供水温度大于 100℃)尤为重要。

二、外网与用户系统的连接方式

为了热网的正常运行,必须同时保证上述四方面的水压要求,

当热用户众多, 管网复杂时, 要同时满足所有要求, 并非容易。为

此,往往需要从多种渠道加以解决。合理选择外网与用户系统的连
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接方式,是其中的一个重要渠道。

1. 直接连接

当外网提供给用户的资用压头在 2—12mH 2 O 之内时, 可根

据具体情况, 分别选择简单直接连接、喷射泵连接等方式;当用户

资用压头不足 2—5mH2 O 时, 可采用混水泵连接方式 (当水温要

求合适时)。

2. 间接连接

当热用户为高层建筑时, 通常建筑高度都在 40m 以上, 若采

用简单直连方式, 为保证不倒空、不汽化, 水压图的静水压线和回

水压线必须高于 42mH 2O 以上, 此时底层散热设备将会压坏;若

保证底层散热设备不被压坏, 水压图的静水压线和回水压线将不

能高于 40mH 2 O,此时因系统的顶部高于静水压线和回水压线, 系

统将发生倒空或汽化现象(见图 2. 3的 2用户)。碰到这种情况, 一

般有几种解决办法:一种是把水压图的静水压线和回水压线提高,

保证系统不倒空、不汽化。然后采用承压能力较高的散热器如钢串

片散热器,保证在水压较高时不被压坏。这种连接方式只有在共网

的多层建筑中也采用高强散热器时才适用,因而有一定的局限性。

另一种解决方法是高层建筑采用分层间接连接方式(见图 2. 4) ,

即建筑高度在 40m 以下的各层采用简单直接连接, 40m 以上的各

层与外网采用间接连接,即通过热交换器进行连接。因为 40m 以

上的高层区段自成系统,只通过热交换器从外网提取热量, 而与外

网无水力联系, 这样对外网来说,就不存在压坏、倒空和汽化等问

题了。

有时人们把分层连接理解为高层( 40m 以上楼层)、低层( 40m

以下楼层)分别与外网采用简单直接连接, 这是错误的。因为此时

高层建筑的供暖系统只是形式上与低层建筑的供暖系统分开了,

但从水力联系上考虑并未断开, 高、低层仍然形成同一连通管系

统, 高层倒空、低层压坏的可能并未解决。因此, 高层采用间接连
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图 2. 4 分层连接方式 �

1—低层用户 , 2—高层用户 , 3—热交换器

4—循环水泵 , 5—膨胀水箱

接,是避免水力联系的最有效的措施。

还有一种解决办法,是采用双水箱分层连接方式:将高层建筑

供暖系统连接在高、低位两个开式水箱之间, 将外网供水通过供水

加压泵送入高位水箱(位置高于系统最高点) , 热水通过水箱之间

的位能差在高层建筑供暖系统中循环,再流入低位水箱(一般置底

层) , 必要时由回水加压泵送回外网回水干线。在供热系统运行时,

借助供水加压泵提高高层系统的供水动压线,防止顶层倒空;供热

系统停止运行时, 供、回水加压泵也停止运行, 高层系统与外网断

开, 由高位水箱的水位高度维持其静水压线, 保证顶层不倒空, 底

层不压坏。这种连接方式安全可靠,但系统工况调整不易, 又因水

箱为开式,容易锈蚀。

3. 加压泵连接

有时供热系统水压图的静水压线适中, 只是个别热用户处回

水动压线过高, 用户底层散热器有可能破裂,如图 2. 3 中热用户 3

所示: 此时静水压线 34mH2 O, 底层散热器在静止时的承压为
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图 2. 5 双水箱分层连接方式 F

1—低层用户 , 2—高层用户 , 3—高位水箱 ,

4—低位水箱 , 5—供水加压泵 , 6—回水加压泵

39mH 2 O, 在允许范围之内;但在运行时, 底层散热器承受压力提

高到 43mH2 O, 超过承压能力。这时需要对局部热用户采取特殊技

术措施,比较简单有效的方式是在用户热入口装设回水加压泵。其

作用是局部降低该用户处回水压线,使其满足散热器的承压能力。

但这种回水加压泵的装设是有条件的, 它只能解决在运行状态下

的超压问题,当静水压线也过高时, 则将无能为力。同时其型号、扬

程必须严格选择计算。在一个供热系统中, 这种加压泵的数量只应

是少量,如果盲目滥装, 还会恶化整个供热系统的水力工况。

三、依据水压图进行设计、运行

水压图是分析供热系统水力工况的重要工具, 在供热系统特

别是供热规模较大的供热系统的设计、运行中, 必须依据对水压图

的分析,才能较全面地实现预期目标。

利用水压图进行供热系统的设计,一般应按如下步骤进行:

1. 确定静水压线

静水压线表示供热系统在静止状态下, 系统内热媒的总水头
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值,亦即系统充水后保证系统各点都能灌满水的最低水头值。这是

系统正常运行的前提条件,设计时必须优先确定。但静水压线的确

定也不能太高,否则最底层散热设备可能压坏。因此, 供热系统静

水压线的确定原则:应使绝大多数用户能同时满足水压的三个保

证,即不倒空、不压坏、不汽化。在有些情况下, 个别不能保证的热

用户,采用特殊连接方式处理。当地形高差大, 相当数量热用户不

能满足要求时,可采用两个静压区的方式解决。

2. 根据水力坡线允许斜率进行水力计算

静水压线确定后,应着手动水压线的绘制。动水压线的确定主

要决定于供回水干线的比摩阻 R 值大小, 即动水压线斜率值。供

回水动压线的斜率大小,除受限于管道投资的经济因素外, 还取决

于水压的四个保证(包括足够的资用压头)。在地形复杂的地区, 有

时满足水压的技术要求上升为最重要的条件,此时权衡技术、经济

因素时,应优先把满足技术条件放在首位。

在满足水压要求的技术条件下,选择适当的水力坡线斜率(考

虑到经济性,提高比摩阻 R 值)。根据确定的水力坡线斜率(比摩

阻) , 进行供热系统水力计算。当水力计算结果与预期的水力坡线

出入较大时,还应根据水压技术要求进行水力校核计算。

3. 确定恒压点、选择定压方式

在供热系统运行或停止状态下, 压力始终恒定不变的点称为

恒压点。同一个供热系统中, 在无泄漏补水并忽略热媒体积膨胀的

前提下,恒压点的压力值唯一且等于静水压线值。

恒压点的位置可以在系统的循环水泵入口处, 也可以是系统

上的任何一点,视供热系统的实际情况而定。恒压点确定后, 即可

根据恒压点位置、恒压值以及水力计算的计算结果, 绘制水压图。

当恒压点定在循环水泵入口处时, 系统供回水动压线皆高于静水

压线;若恒压点定为循环水泵出口处, 则供回水动压线皆低于静水

压线。因此,恒压点位置的确定, 也应满足水压的基本要求。
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在供热系统中,若无水力工况的其它变化, 只是恒压点压力值

发生变化,此时系统水压图形状不变, 只是上下平移。水压图的这

种上下的大起大落,最容易破坏系统的正常运行。因此, 保证恒压

点压力恒定,如同一点定乾坤, 是至关重要的。保证恒压点压力恒

定的技术措施,称为供热系统定压。确定定压方式, 是供热系统设

计的重要内容。系统定压有多种方式,选择方法见后。

4. 选择系统的连接方式

主要指供、回水干线加压泵站的确定, 以及外网与热用户连接

方式的选择。若供热系统主干线过长或地形高差过大, 往往需要在

回水干线上或供水干线上设置加压泵, 否则会出现回水动压线或

供水动压线过低,系统无法正常运行。供、回水加压泵站数量和位

置的确定,要进行技术经济比较。离热源愈远,加压泵的流量愈小,

投资愈小;相反, 离热源愈近,加压泵的流量愈大, 投资愈大。因此,

从经济上考虑,加压泵应尽量设在离热源较远的位置。

外网与热用户的连接方式,按前述的原则进行。

5. 循环水泵、补水泵、加压泵的选择

水泵的选择,主要由其扬程和流量决定。供热系统循环水泵的

扬程,可由水压图上直接读出, 即循环水泵的出、入口压力差。可是

往往有人误认为循环水泵扬程还需再加系统的注水高度, 即静水

压线值,这是错误的。其原因是把循环水泵、补水泵的功能混淆了。

一个充满水的闭式供热系统,扬程大小只影响水流循环的快慢, 不

存在能否循环的问题。闭式供热系统的充水功能则应由补水泵承

担。循环水泵的扬程应该用来克服锅炉、换热器、外网以及热用户

系统的阻力之和。循环水泵的流量应取供热系统的设计流量。由

于系统的计算阻力往往大于其实际阻力,循环水泵在运行时, 其工

作点向右漂移将导致实际运行流量超过设计流量。因此, 在考虑循

环水泵流量时,可以不考虑系统 1. 05 的漏损系数。至于循环水泵

的选择台数,应根据系统的运行调节方案统一确定。
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补水泵的作用是在供热系统运行前,承担向系统充水的功能;

系统运行中补偿系统的漏水量,进而实现静水压线的恒定。补水泵

的扬程按下式计算;

H p b = H j + ΔH b - Z b m ( 2. 9)

式中 H p b——补水泵扬程, m;

 H j——系统静水压线值, mH 2O ;

 ΔH b——补水系统管路的压力损失, mH2 O ;

 Z b——补水箱水位与补水泵之间高度差, m。

补水泵流量 Gb 一般按系统允许漏损量的 4倍取值。补水泵宜

设二台,可不设备用泵。当供热系统需要多个补水点时, 对于不承

担维持恒压点压力的补水点, 其 H j 的取值不再是静水压线值, 而

是该补水点在水压图上相应的压力值。各补水点补水量分配应由

实际情况确定。

供热系统供、回水加压泵(中继泵 )的流量、扬程的确定, 应严

格按照水压图及设计要求进行。若取值不当, 很可能达不到升压目

的,或者破坏供热系统的水力工况。

供热系统在运行中所追求的目标就是实现设计水压图。当实

际水压图不符合设计水压图时,应经过初调节等措施, 使其达到设

计水压图。

第三节 系统水力工况计算

一、管网的阻力特性

  1. 基本公式

本章第一节曾叙述流体在管道中流动时必须克服管道阻力,

流体产生一定的压力损失。流体在管道中的压力损失与管道粗细、

管网布置形式和流体的流动速度(或流量)有关。其基本计算公式

如下:
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Δp = S G
2
 Pa ( 2. 10)

或
ΔH = SG2 mH 2 O ( 2. 11)

式中 Δp、ΔH —— �分别为以 P a或 mH 2O 为单位的管段压降;

 G——管段的体积流量, m
3 / h ;

 S——管段的阻力特性系数, 单位为 Pa/ ( m
3
·h

- 1
)

2
时, 由

( 2. 12)式计算;单位为 mH2 O/ ( m
3
·h

- 1
)

2
时, 由( 2. 13)式计算:

S = 6. 88× 10- 9 K 0 . 25

d 5. 2 5 ( l + l d )ρ Pa/ ( m 3 ¡¤h - 1 ) 2 ( 2. 12)

S = 7. 02× 10- 10 K 0. 2 5

d 5. 25 ( l + l d )  mH2 O/ ( m 3 ¡¤h - 1 ) 2 ( 2. 13)

式中 d——管段内径, m;

 l——管道长度, m;

 l d——阀门、弯头等部件的局部阻力的当量长度, m;

 K——管道的绝对粗糙度, 对于热水供热系统, 一般 K =

0. 0005m = 0. 5mm;

S 的物理意义是通过单位流量管道(或管网)阻力的变化。当

视水的密度ρ( kg/ m
3
)为常数时,则 S 值只是管道直径、长度、绝对

粗糙度的函数即管道阻力特性系数 S 的大小只取决于管道(或管

网)的结构。也就是说,对于一定的管网(管径、长度、布置形式及阀

门开度) , 其阻力特性系数也固定不变。由公式 ( 2. 12)、( 2. 13)可

知,管道直径愈小其阻力愈大;相反管道直径愈大,阻力愈小。

2. 管网 S 值计算

( 1) 串联管段:如图 2. 6所示, 串连管段的总阻力特性系数 S

等于各管段阻力特性系数之和。

S = S 1 + S 2 + S 3 + ⋯ = ∑
n

i= 1

S i ( 2. 14)

式中 i——管段编号;

 n——串联的管段数。
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图 2. 6 串联管段

在串联管段中,串联管段愈多, 总阻力特性系数 S 值愈大。各

串联管段流量相等,总压降为各管段压降之和。

( 2) 并联管段:如图 2. 7所示, 在并联管段中, 管网总阻力特

性系数 S 的平方根倒数为各并联管段阻力特性系数的平方根倒

数之和。

1

S
=

1

S 1

+
1

S 2

+
1

S 3

+ ⋯ = ∑
n

i= 1

1

S i
( 2. 15)

图 2. 7 并联管段

  由公式( 2. 15)可知,当并联管段的阻力特性系数增大时, 总阻

力特性系数 S 值也增大;反之亦然。在并联管段中, 各并联管段的

压降Δp i与总压降相等即 Δp = Δp i。

( 3) 有源管段:上述串并联管段皆指未安装水泵的管段。当管

段安装有水泵时,称为有源管段。对于较复杂的供热系统, 除在锅

炉房安装有循环水泵外,常常在外网或热用户入口处装有加压泵、

混水泵,这给管网阻力特性系数的计算带来一定复杂性。为此, 必

须首先弄清水泵的阻力特性系数 S p 的计算方法。
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由管段阻力特性系数的物理意义可知:对于无源管段(无水泵

管段) , 流体通过该管段时,流体对外作功,流体本身压力降低, 此

时阻力特性系数为正值。对于水泵,流体通过水泵时, 流体压力不

但未下降而且增高,说明流体吸收了水泵提供的能量, 水泵有助于

流体的流动, 亦即表明水泵的阻力特性系数 S p < 0, 为负值。设水

泵扬程为 Δp p ( Pa) 或 ΔH p ( mH2 O ) , 通过水泵的流体流量为 G

( m
3
/ h ) , 则水泵阻力特性系数 S p 为:

S p = -
Δp p

G2  Pa / ( m
3

¡¤h
- 1

)
2

( 2. 16)

或

S p = -
ΔH p

G2  mH 2O / ( m 3 ¡¤h - 1 ) 2 ( 2. 17)

  若管段 AB(不含水泵)的阻力特性系数为 S A B (见图 2. 8)则管

段 AB 与水泵串联后的总阻力特性系数 S 为:

S = SA B + S p = SA B -
Δp p

G2  Pa/ ( m
3

¡¤h
- 1

)
2

( 2. 18)

图 2. 8 有源管段 图 2. 9 混水泵连接各段

当管段 AB(不含水泵)的压力降 Δp A B = SA B G
2 > Δp p 时,总阻力系

数 S > 0;当Δp A B < Δp p 时, S < 0, 此时 p B > p A ,流体通过串有水泵

的有源管段 AB 后, 流体压力将增高。这说明有源管段的阻力特性

系数一定小于同一管段在无源情况下的阻力特性系数, 即管段串

联水泵后,其阻力特性系数减小,有时甚至成为负值, 主要取决于
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水泵扬程的大小。水泵扬程愈大, 有源管段的阻力系数变为负值的

可能性愈大。

( 4) 混水泵连接管段:在供热系统中, 常采用这种连接方式。

图 2. 9为这种连接方式的示意图。当混水泵停开, 关闭混水旁通管

A P B 上的阀门时, 外网与热用户管路 A RB 为简单串联, 此时由

于 SA P B = ∞, 则 AP B 与 ARB 并联环路的阻力特性系数 SA B =

S A RB , 即管段 AP B 在阀门关断的情况下, 对热用户 A RB 未起并

联作用。

混水泵开启时,其作用是将热用户部分回水抽回, 与外网供水

混合,将降温后的热水送入热用户。混水泵的水流向与热用户的水

流向相反。此时仍把 AP B 旁通管段与热用户A RB 管段视为并联

管路,这时总阻力特性系数 SA B的计算公式推导如下:

由于

GA B + GA P B = GA R B

亦即

GA B +
ΔH B A

- ©¦SA P B ©¦
=
ΔH A B

SA R B

GA B =
ΔH A B

S A RB
-

- ©¦ΔH B A ©¦
- ©¦SA P B ©¦

GA B =
1

SA R B

-
1

©¦SA P B ©¦
ΔH A B

则

SA B =
1

1

SA R B

-
1

©¦SA P B ©¦

2 ( 2. 19)

或
1

S A B

=
1

SA R B

-
1

©¦SA P B ©¦
( 2. 20)
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式中 SA P B为混水旁通(包括混水泵及 AB 直管段)的总阻力系数。

当混水泵起混水作用时, 即AP B 混 水旁通的流向与用户A RB 流

向相反时, SA P B < 0, 此时系统总阻力 SA B由式( 2. 19)或式( 2. 20)计

算。由于式( 2. 20)中的第二项被减,则必有 SA B > SA RB。由此可得

出如下结论:并联环路中, 当出现并联管段(一般为有源管段)与并

联环路总流向相反时, 在计算并联环路总阻力系数 S 时, 反向流

动的并联管段一项取减号;在管网中混水泵的作用永远是增大管

网的总阻力系数,亦即减少管网的总流量。

在图 2. 9中, 若 ΔH A B和 SA P B已知,还可求出通过混水泵的混

水量 GA P B = ΔH A B ©¦SA P B ©¦。

通过上述分析,可以看出在供热系统中, 如有多个水泵连接在

不同管路上,则给系统阻力特性系数的计算带来一定的复杂性。首

先必须搞清水泵在管路中的作用:若起增压作用, 则管路的阻力特

性系数减少;若起混水作用, 则管路的阻力特性系数增加。然后逐

次分析系统管网的串、并联结构。根据串、并联的阻力特性计算公

式,即可计算一个特定管网的总阻力特性系数。

3. 管网阻力特性曲线

若以流量 G为横坐标( m
3
/ h) , 压降 Δp ( Pa)或 ΔH ( mH 2 O)为

纵坐标,可将管段(或管网)的阻力特性用一条抛物曲线描绘出来,

该曲线称为管网阻力特性曲线。阻力特性系数 S 值不同, 其阻力

特性曲线也不同。根据Δp = SG
2 的关系,若不同管段的阻力系数

为 S 1 > S 2 > S 3 , 则 S 1 阻力特性曲线愈接近纵坐标轴, S 3 阻力特性

曲线愈远离纵坐标轴(见图 2. 10) , 这样就可利用阻力特性曲线很

直观地描绘出管段(或管网)的阻力特性大小。

利用阻力特性曲线,采用作图法, 也可求出串、并联管段(或管

网)的阻力特性。图 2. 11 为串联管段阻力特性曲线的作图法。阻

力系数分别为 S 1、S 2 的两个管段串联, 作若干条与纵坐标轴平行
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图 2. 10 管网阻力特性曲线

图 2. 11 串联管阻力特性曲线

的垂线,并将各条垂线与 S 1、S 2 特性曲线的交点标出。在同一条垂

线上, 找出纵坐标值等于 S 1、S 2 纵坐标值之和的点, 将这些点相

连,所得曲线即为管段 S 1、S 2 串联后的总阻力特性曲线 S。

图 2. 12为并联管段阴力特性曲线的作图法。根据同一并联管

段,其压降相等的原理, 在纵坐标轴上作若干与横坐标平行的水平

线。在同一水平线上,找出横坐标值等于各并联管段( S 1 , S 2 )流量

之和的点,将这些点相连, 即为并联管段阻力特性曲线 S。
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图 2. 12 并联管阻力特性曲线

图 2. 13为有源管段的阻力特性曲线作图法。管段在无源时的

图 2. 13 有源管段阻力特性曲线

阻力特性曲线为 S 1。S P 为与管段 S 1 串联的水泵阻力特性曲线。根

据水泵阻力特性系数的定义, S P 曲线应是水泵工作特性曲线 P 对
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横坐标轴的对称曲线( P 曲线用虚线标出)。曲线 S 1 与曲线 S P 按

串联管段作图法作图, 则 S 曲线即为阻力系数分别为 S 1 和 S P 的

有源管段的总阻力特性曲线。

任何一个复杂的管网, 只要将各管段 (包括有源管段)阻力特

性曲线画出, 按照串、并联作图法作图,总可以作出该管网的阻力

特性曲线图来。

二、水力工况确定

1. 水泵在系统中的工作点

( 1) 水泵特性

水泵流量 G( m
3 / h )、扬程 H ( m 或 10kPa)、功率 N ( kW )和叶

轮转速 n( r / min)之间有如下关系:

G
G′

=
n
n′

;
H
H′

=
n

2

n′
2 ;

N
N′

=
n

3

n′
3 ( 2. 21)

式中带“′”者为水泵不同工况下的运行参数。

水泵功率由下式确定:

N =
G ¡¤H
367η
  kW ( 2. 22)

式中 η——水泵效率。

水泵上述几种运行参数之间的关系,常由厂家通过性能实验,

以水泵性能曲线形式给出。

图 2. 14为水泵性能曲线, 一般表明了扬程、效率、功率与流量

之间的关系。

对于离心式水泵, 工作特性曲线 (也称扬程曲线, H -G曲线)

有三种:一种为平坦型曲线, 最佳扬程 (效率最高)与最高扬程 ( G

= 0)相差 12%左右;另一种为陡降型曲线, 最佳扬程与最高扬程

相差 40%左右;第三种为驼峰型曲线,当流量减小时, 扬程上升达

最大值,流量继续下降, 扬程开始下降,当流量为 0时, 扬程达较小
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图 2. 14 单级泵的性能曲线

值。

通常情况,水泵流量愈大其功率愈大。流量在某一区段内效率

最高。一般推荐效率最高的区段作为水泵的工作区段。

( 2) 水泵工作点

水泵最佳工作区段,并不就是水泵实际工作点。水泵实际工作

点,除与水泵本身的性能曲线有关外, 还与水泵连接的管网阻力特

性有关。

水泵工作点的确定有二种方法:

① 计算法:由实验作出的水泵特性曲线 H -G, 常常可以用一

个多项式加以描绘:

H = A + BG + CG2 + DG3  mH 2 O ( 2. 23)

公式( 2. 11)描绘了管网的阻力特性ΔH = SG
2。满足水泵工作点的

条件是 H = ΔH , 即

H = A + BG + CG
2

+ D G
3

ΔH = S G2

ΔH = H ( 2. 24)
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求解( 2-24)联立方程, 其解即为水泵工作点( G
*

, H
*

)。上述联立

方程也可化简为:

H = SG
2
  mH 2O ( 2. 25)

当管网比较复杂时,上述联立方程的解析解比较难求, 通常由计算

机求解其数值解。对于复杂管网采用后者计算水泵工作点的方法

更为常用(有兴趣读者可参阅有关书籍)。

② 作图法: 这是实际工作中最常采用的一种方法。基本方法

是在图上绘制水泵工作特性曲线 H -G和管网阻力特性曲线 ΔH -

G, 其交点即为水泵的实际工作点。由图 2. 15看出:同一水泵, 当

管网阻力特性不同时,水泵运行工作点也不同。当管网阻力特性系

数较小时,水泵工作点为 A , 此时供热系统循环流量增加, 水泵扬

程减小;当管网阻力特性系数较大时(如关小阀门等) , 水泵工作点

变为 B, 系统循环流量减小,水泵扬程增大。

图 2. 15是在最简单的闭式供热系统中水泵工作点的确定法。

图 2. 15 水泵工作点

对于膨胀水箱定压的供热系统, 必须考虑循环水泵入口的固有压

力(恒压点压力) ,然后再绘制水泵和管网的特性曲线, 这样求出的

循环水泵工作点才是正确的, 否则容易出错。图 2. 16中 Z p 表示膨
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胀水箱高度, A 为循环水泵工作点。

图 2. 16 入口与膨胀水箱连接时水泵工作点

图 2. 17 是供热系统补水泵工作点的确定法。Z p 为补水箱的

水面高度, p 0 为补水泵与系统的连接点的压力。补水箱水位高度,

代替了补水泵的部分扬程。

图 2. 17 补水泵工作点
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在供热系统中,循环水泵可以多泵并联运行。也可多泵串联运

行。水泵工作点的求法, 是先作出水泵串、并联的综合特性曲线, 再

与管网阻力特性曲线相交。无论并联运行还是串联运行, 水泵的流

量、扬程均将增加。但并联运行主要是增加流量, 串联运行主要是

提高水泵扬程,对于平坦型特性曲线, 水泵并联时,流量增加有限;

而陡降型特性曲线,水泵并联时流量增加明显。用于并联运行的水

泵, 一般选用最佳扬程与最高扬程相差 25%左右的陡降型水泵。

驼峰型水泵在变流量系统中运行不稳定,但因其效率高, 常用在定

流量的系统中。

2. 管网阻力特性对水泵运行的影响

热水供热系统,有时需要根据热负荷变化进行变流量运行(即

流量调节)。实现变流量,可以采用变速泵、改变水泵运行台数和变

阀门开度 (即节流)等措施。一般情况下, 采用变速最省能, 如图

2. 18, 当流量降为 91%时, 功率降为 72. 9% ;当流量降为设计值

50%时, 功率只有设计功率的 12. 5% , 这是因为功率与转速呈三

图 2. 18 水泵变流量运行
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次方关系所致。

采用阀门节流,也可改变水泵流量。当关小阀门时, 管网阻力

特性曲线由 S 1 变为 S 2 , 水泵工作点由A 1 改变为 A 2 ,流量减小。但

需指出:当用系统供水母管阀门节流时, A 2 至 A2′的压力损失全部

消耗在母管阀门上,不但无谓消耗能量, 而且容易造成供水压力不

足,影响供热效果, 应尽量避免。为防止上述缺点, 可采用调节热入

口阀门(特别是热源近端处) ,能达到同样目的。此时, 水泵送出的

压头 ( A2 压头) , 能全部作为系统供水压力输出, 避免了能量的输

出损失,而且有利于管网运行的稳定。

改变水泵并联台数也可调节水泵流量。由于变速泵昂贵, 目前

我国还未广泛使用之前,多采用这种方法。但在减少水泵运行台数

时(为减小系统流量) ,要特别小心, 以防水泵电机过载。图 2. 19 给

出三台水泵 (同型号 )并联运行的情形:此时三台水泵总流量为

图 2. 19 并联水泵变流量运行

GA ,每台水泵的流量为 GA 1。如为减小总流量, 现改为二台泵并联

运行, 即停开一台水泵。此时水泵综合特性曲线由 3变为 2,工作

点由 A 变为 B。总流量由 GA 下降到 GB。再考察每台水泵的运行
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情况, 此时工作点由 A1 变为 B 1 (单台泵的特性曲线为 1) , 流量由

GA 1增加到 GB1。从图 2. 14可知, 水泵的功率是随流量的增加而增

加,即在管网阻力特性不变的情况下减少水泵并联台数时, 单台水

泵的功率将增加。因此必须做到心中有数,提防因超载烧坏电机。

避免发生事故的方法是先增加管网的阻力系数为 s′值 (关小水泵

出口阀门或关小供热系统供水阀门) , 然后再停开水泵, 这样就减

小了单台泵的流量,降低了水泵功率。

第四节 系统变动水力工况分析

一、水力失调的概念

  按照设计情况绘制的供热系统水压图称为设计水压图。在设

计水压图下运行的流量、压力分布情况称为设计水力工况。供热系

统实际运行的水压图称为实际水压图,实际运行的流量、压力分布

情况称为实际水力工况。

由于设计、施工和运行等多种原因, 供热系统在实际运行时往

往很难完全按照设计水力工况运行,有时甚至差别很大。供热系统

这种设计水力工况与实际水力工况的不一致性称为供热系统的水

力失调。水力失调是影响系统供热效果的重要原因, 必须给予足够

重视。

1. 水力失调度

设供热系统的设计流量为 Gg ( m
3
/ h) ,实际流量为 G s( m

3
/ h ) ,

其比值 x 称为供热系统的水力失调度:

x =
Gs

Gg
( 2. 26)

在供热系统中,确定的流量对应于确定的压力, 因此常常以流量的

变化情况分析水力工况的变动情况。这样水力失调度 x 即可表示

供热系统水力失调的程度。当 x = 1时, 即设计流量Gg 等于实际流
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量 Gs 时, 供热系统处于稳定水力工况。当 xm 1或 xn 1时, 供热系

统水力工况失调愈严重。

2. 水力失调分类

( 1) 一致失调:供热系统各热用户的水力失调度分别为 x 1 ,

x 2 , x 3 ,⋯x n , 若全部大于 1,或全部小于 1, 称为一致失调。凡属于

一致失调,其各热用户流量或者全部增大或者全部减小。

( 2) 不一致失调:供热系统各热用户的水力失调度有的大于

1, 有的小于 1称为不一致失调。对于不一致失调, 系统热用户流量

有的增大有的减小。

( 3) 等比失调

供热系统各热用户水力失调度 x 1 = x 2 = ⋯= x n= 常数时称为

等比失调。凡属等比失调,各热用户流量将成比例地增加或减小。

凡等比失调,一定是一致失调, 而一致失调不一定都是等比失调。

二、变动水力工况分析

1. 水力工况变动的基本规律

若有 n 个热用户的供热系统(如图 2. 20所示) , 则任意一个热

用户的流量 Gi 与系统总流量 G之比值可由式( 2. 27)表示:

Gi
G

=
1S i, nS i- 1, n⋯S 2, nS 1, n

S iS i′, nS i′- 1 , n⋯S 2′, n1
= φi ( 2. 27)

图 2. 20 n 个热用户的供热系统

同样,任意两个热用户流量 Gm , Gj 之比, 可由式( 2. 28)表示:
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Gm

Gj
=

S j Sm , nSm- 1, n⋯S k, n

S mSm′, nSm′- 1 , n⋯S k′, n
= φj , m ( 2. 28)

式中 S i——任一用户系统 i的阻力特性系数值;

 S i, n——用户 i至末端用户 n 之间管网的总阻力特性系数

值;

 S i′, n——干管 i′(包括供回水干管)至末端用户 n 之间管网

的总阻力特性系数值;

 φi——i用户流量与系统总流量比值;

 φj , m—— j、m两用户流量比值。

由式( 2. 27)、( 2. 28)看出, 用户流量之比值 φ, 或用户失调度 x , 只

是管网阻力特性系数的函数。由式( 2. 28)还可发现:任意两个用户

流量之比, 只与这两个用户之后(以热源为前)的管网阻力特性系

数有关。今若有三个热用户,从热源处开始编号, 设 i< j < k, 现只

调节 i用户, 不调节 j、k用户。若调节前用户流量分别为 Gj g、Gkg ,

调节后流量变为 Gj s、Gks ,由式( 2. 28)可知:

Gk s

Gj s
=

Gkg

Gj g
= φj , k ( 2. 29)

则有

Gj s

Gj g
=

Gks

Gkg
= cons t ( 2. 30)

基于上述分析,可得出如下重要规律:

( 1) 供热系统各用户流量之比值, 仅仅决定于管网阻力特性

系数的大小。管网阻力特性系数一定,各用户流量之比值也一定;

( 2) 供热系统的任一区段(如图 2. 20用户 i)阻力特性发生变

化,则位于该区段之后(以热源为前)的各区段(不含该区段)流量

成一致等比失调。

2. 典型变动水力工况分析

变动水力工况分析,一般有三种方法:解方程的计算法;作图
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法;定性分析法。在供热系统复杂的情况下,计算法、作图法都有一

定难度,这里只介绍定性分析法。计算法见有关参考书。

( 1) 恒压点压力变动:水泵型号、管网阻力系数均未发生任何

变化。根据基本规律之一可知系统流量未有变化, 即无水力失调现

象,因此水压图形状不变, 只是随恒压点压力变化而沿纵坐标轴上

下平移(图 2. 21 虚线表示原水压图,实线表示变动水压图)。此时

流量无变化,但系统压力却变化很大, 可能造成水压不能满足系统

运行的基本要求,应力求防止。

图 2. 21 恒压点压力变动

( 2) 循环水泵出口阀门关小:当水泵出口阀门关小时, 系统 S

值必然增大, 根据水泵工作点的变动, 水泵扬程将略有增加, 与此

同时,必有系统流量 G减小趋势。其变动水压图由图 2. 22 实线表

示:水压线陡降部分, 表示因出口阀门节流引起的压力损失。动水

压线斜率较原水压图平缓,表示由于水流量减小, 管网压力损失也

减小。又因除水泵出口阀门关小外,系统用户阀门均未调节, 根据

基本规律之二可知各用户流量将成比例地减小。

( 3) 膨胀水箱连接在回水干管上的水力变动:在图 2. 23 中膨

胀水箱连接在回水干管上的 O点处。原水压图表示水泵出口阀门

有一定节流(虚线)。现将水泵出口阀门全部打开, 则变动水压图由

实线表示。当阀门全开时, 系统总阻力系数 S 减小, 由于水泵工作
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图 2. 22 水泵出口阀门关小

图 2. 23 膨胀水箱连接在回水干管上的水力变动

点的变动, 水泵扬程略有下降,系统总流量 G增大,即动水压线斜

率变陡。但 O 为恒压点,回水压线将以 O 为中心旋转。以此定性分

析,不难画出变动水压图。值得注意的是循环水泵的入口压力由原
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来的 H R 下降为 H R′。当系统流量变化太大, 水泵入口压力不但不

能代表膨胀水箱的水位高度, 而且会因压力下降太多, 使水泵气

蚀,不能正常工作。

( 4) 供热系统某一用户阀门开大:图 2. 24 虚线、实线分别代

表水力工况变动前后的水压图。设 3用户阀门开大, 则系统总 S 减

小, 根据水泵工作点变动, 水泵扬程略有下降 (也可近似看作不

变) , 系统总流量 G增加。因Ⅰ管段动水压线变陡, 1 用户资用压头

ΔH 1 减小, 在ΔH 1 = S 1 G
2
1 中,因 S 1 未变,必有 G1 减小。在Ⅱ干管

中,流量 GⅡ = G- G1 , 则 GⅡ增大,即Ⅱ干管动水压线也变陡,导致

2用户资用压头减小,又因 ΔH 2 = S 2 G
2
2 , S 2 未变, 必有 G2 减小。在

Ⅲ干管中, GⅢ = G- G1 - G2 ,则 GⅢ增大最多, 即Ⅲ干管动水压线斜

率最陡。在Ⅲ干管以后的管网中, 因阻力系数未变, 又因 ΔH 3 减

小, G4、G5 将成比例地减少,Ⅳ、Ⅴ干管动水压线变平缓。对于 3 用

户流量, 因G3 = G- G1 - G2 - G4 - G5 ,必然 G3 增大。通过上述定性

图 2. 24 用户阀门变动
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分析, 3用户阀门开大,只有 3 用户流量 G3 增加, 系统其它用户流

量都将减少, 而 3用户以后的各用户流量成一致等比失调; 3用户

以前各用户流量成一致不等比失调,离 3用户距离越近的用户, 水

力失调度越大。

3用户阀门关小,水力工况变动有类似情况,不同的只是 3 用

户流量减小, 其它用户流量增加,具体变动水压图画法,读者可自

行分析。其它用户阀门的开关, 其变动水力工况也可通过类似的定

性分析作出。

图 2. 25 干管泄漏

( 5) 干管泄漏: 这是供

热系统经常发生的故障之

一。干管发生泄漏时, 相当于

系统增加了并联环路, 即系

统总阻力系数减少, 扬程略

有下降,系统总流量增加, 各

用户流量均减少。同时, 泄漏

点的上游段水力坡线变陡,

其下游段水力坡线变平缓。

图 2. 25给出了供热系统回水干管泄漏的情形。虚线表示泄漏前水

压图,实线为泄漏后水压图。当泄漏点为回水干管上的 A 点时, A

点上游干管中流量增加,其下游干管流量减小。不论供水干管, 还

是回水干管,压力均有明显降低。

( 6) 干管堵塞:这也是供热系统经常遇到的故障之一。当干管

堵塞时, 供热系统总阻力特性系数增大, 循环水泵扬程提高, 总循

环流量减小。在干管堵塞点的上游区段,流体继续循环;在其下游

区段, 水停止流动。图 2. 26给出三种堵塞情况: ( a ) 为回水干管堵

塞,堵塞点为 B,恒压点为循环水泵入口处。其中虚线为堵塞前水

压图,实线为堵塞后水压图。因堵塞后循环水泵扬程增加,故 H g′h′

< H gh。从图中看出, 堵塞点后的区段水流静止不动, 而且压力远
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图 2. 26 干管堵塞

( a ) 回水干管堵塞 , ( b) 供水干管堵塞 , ( c) 回水干管堵塞

远超过静压线值,在这种情况下, 可能造成系统末端用户散热器大

量破裂的事故,必须严防发生。( b)为当恒压点在回水干管上时, 出

现供水干管在 A 点堵塞的情形, 由于水流停止区段的压力值等于

静水压线,所以不会发生散热器破裂事故。( c)为堵塞点与恒压点

皆在回水干管上,且恒压点远离热源时的情形。此时水流停止区段

压力仍等于静水压线,散热器不存在压坏可能。但循环水泵吸入口

的压力过低,当堵塞严重时, 可能出现汽蚀,也应严格避免。

三、大流量运行的水力工况分析

1. 大流量运行方式的形成

由于上面分析的原因, 在供热系统中其实际运行流量很难达

到设计循环流量,即出现实际运行水压图与设计水压图不符。在热
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用户水流量分配不均的前提下,必然发生冷热不均现象。为克服水

力工况的水平失调,目前在实际运行中, 主要采取以下几种技术措

施:

( 1) 改用加大的热网循环水泵;

( 2) 开大热用户进水与(或)回水阀门;

( 3) 加粗末端热用户管道直径;

( 4) 采用热网回水供暖(见图 2. 27) ;

图 2. 27 回水供暖

1—通常热用户 , 2—回水供暖热用户

( 5) 在热用户供、回水管道上装设增压泵(见图 2. 28)。

图 2. 28 供、回水增压泵

1—供水增压泵 , 2—回水增压泵 , 3—热用户

上述五种技术措施,都将增加热网的循环流量。换大水泵, 循

环水泵的工作特性曲线提高,由于水泵工作点的改变(假定热网阻

力特性曲线未变) , 系统扬程、流量均要增大, 此时各热用户流量成

一致等比增加。开大用户阀门,加粗末端用户管道直径, 其作用相
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同, 都是减小了热网阻力特性系数, 即其阻力特性曲线将向右偏

移,因而改变了循环水泵运行工作点, 同样增大了系统实际运行流

量。

采用回水供暖和装设增压泵措施,都属于有源管段情况。回水

供暖属于有源管段的并联,增压泵属于有源管段的串联。根据上

述, 由于管网中串、并联了阻力系数为负值的管段, 因此总效果仍

然是减小了供热系统的总阻力系数,其结果系统运行流量必然增

大。

2. 大流量运行对水力工况的影响

在末端用户不热, 又无法开大阀门、增大管径的情况下, 往往

习惯于装设增压泵。由于这种技术措施对热网水力工况的影响特

别值得注意,有必要着重加以讨论。

图 2. 29是在热网末端用户的进水管道上装设增压泵的情况。

a bcdef (虚线)表示热网在该增压泵尚未启动时的水压图。a′b′b″c′

d′e′f ′(实线)表示该增压泵工作时的水压图。为分析方便起见, 通

常假定循环水泵的扬程 H 为常数。增压泵运行时, 相当于在热用

户处(如 BCD E 管段上)串联了一个压降为负值的管段。因此热网

的阻力特性系数 S 必然减小。根据关系式,若循环水泵扬程不变,

则热网总流量 G必然增大。此时 AB 和 E F 管段的阻力特性系数

并未改变,因而这两段的压降将要增大并使 BE 管段的资用压头

由原来的 be减为 b′e′,即 H b′e′< H be。又因 BE 管段的阻力特性系

数 SB E未变, 则该管段的流量必然减小,即 GB E′ < GB E。水压图中 b′

b″线段代表增压泵的扬程 H b′b″,热用户流量 GCD′ = G′- GB E′ 。所以

增压泵开动后,热用户的流量 GCD′ 将增大, 即 GC D′ > GC D。该用户

系统里各管段的流量成一致等比的增大。同时, 各管段的压降也将

相应增加。

图 2. 30 表示增压泵装在热用户回水总管上的情况。a′b′c′d′e′

e″f ′(实线)代表增压泵开启后的水压图。仍按上述方法分析, 不难
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得出, 其对热网水力工况的影响类似于在用户进水总管上装设增

压泵的情况。所不同的只是使该用户的水力坡线降低, 这是图2. 29

与图 2. 30的区别所在。

图 2. 29 末端用户供水增压泵 图 2. 30 末端用户回水增压泵

综上所述,在热用户供、回水管道上装设增压泵, 对整个热网

水力工况的主要影响是: ( 1) 装设增压泵的热用户, 循环水量增

加,供暖效果得到改善。目前采用装设增压泵改善效果的做法颇为

风行, 其原因就在本用户受益显著。 ( 2) 在任一用户处装设增压

泵,都会增加热网的总循环水量和干线的压力降。随之, 其他用户

的资用压头和循环水量将因此减小(见图 2. 29)。由此可见,在热

用户装设增压泵,虽然对该用户有利, 但对热网的其他用户并不有

利,反而有害。

还应指出,在供热系统中, 采用 4、5 种措施的热用户越多, 热

网循环总流量就越大,这将导致系统近端 (以热源为序)干线压力

陡降, 系统末端干线的供、回水压差过小的情形, 如图 2. 31 所示。
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在极端情况下,将出现图 2. 32 的情形。这时系统末端必须再设增

压泵。

图 2. 31 中端设增压泵 图 2. 32 末端资用压头为零

图 2. 33 表示在热用户供水管上装设增压泵的情况。图 2. 34

表示在热用户回水管上装设增压泵的情况。从图 2. 33、图 2. 34 可

图 2. 33 �处于负压区供水增压泵 图 2. 34 处于负压区回水增压泵
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见, 装设增压泵的热用户 CD , 其资用压头从接近于零增加到

H c′d′。它的循环水量也相应有所增加。于是该用户的供暖效果得到

改善。但热网的水力工况却因此发生了变化:在 OB 和 O′E 段出

现回水管压头高于供水管压头的情形。这种负压区的发生, 说明水

力工况更加恶化了。

从图 2. 33、图 2. 34还可看出, 当增压泵造成了负压区( OB 和

O′E 区段)后, 该区段的热用户内将发生倒流现象, 即热网水将由

回水干管流向供水干管。装设增压泵的用户越多, 或增压泵扬程选

择愈大, 造成的负压区也越大, 而且负压区越来越向热源端波及,

即干线上供回水压头相等的断面 OO′向热源端移动。处于负压区

的热用户,实际上变成了回水供暖, 供暖质量显然变坏了。为了改

善供暖效果,这些用户也不得不竞相加设增压泵。其结果导致负压

区进一步向热源方向延伸,工况恶化的范围更加扩大。甚至发展到

用户不加装增压泵就无法维持供热。这种情况, 在集中供热系统中

多有发生。

例题 2. 2 供热系统如图 2. 35 所示, 当增压泵 P 1 和混水泵

P 2 皆运行时, 测得如下运行参数: H A = 20mH 2 O, H B = 15mH 2 O,

H C = 40mH 2 O, H D = 25mH2 O , GA C = GBD = 100t / h, Gk = 90t / h, GH

= 70t / h , GCD = 60t / h。若增压泵 P 1 和混水泵 P 2 的扬程视为定值,

有 H P
1
= 25mH2 O , H P

2
= 15mH 2 O, 且 H A、H B 数值始终不变,试计

算: ( 1) 混水泵 P 2 停运,求 GA C、GK , GH 和 H C , H D 值?

( 2) 增压泵 P 1、混水泵 P 2 全部停运, P 1 开启旁通, 计算 GA C ,

GK , GH 和 H C , H D 值?

( 3) 绘制三种工况下的水压图, 分析增压泵 P 1、混水泵 P 2 在

供热系统中的作用?

解 首先在 P 1、P 2 皆运行的工况下, 根据已知条件计算有关

管段的阻力系数 S 值。

包括增压泵 P 1 在内的 AP 1 C 管段的阻力系数 S A P
1

C可计算
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图 2. 35 增压泵、混水泵共网

如下:

SA P
1

C =
H A - H C

G
2
A C

=
20 - 40

100
2

= - 2. 0× 10
- 3
 mH2 O / ( m

3
¡¤h

- 1
)

2

又增压泵 P 1 本身的阻力系数 S p
1
为

S P
1

= -
H P

1

G
2
A C

= -
25

100
2

= - 2. 5× 10
- 3
 mH 2O / ( m

3
¡¤h

- 1
)

2

因 SA P
1

C = S P
1
+ SA C , 其中 SA C为不含增压泵 P 1 的无源管段 AC 的

阻力系数,则可得:

SA C = SA P
1

C - S P
1

= [ - 2. 0 - ( - 2. 5) ]× 10 - 3

= 0. 5× 10- 3 mH 2 O/ ( m 3 ¡¤h - 1 ) 2

  ( 1) P 2 停运。先计算该工况下的总流量 G

( SA C + SCH D + SB D ) G
2

= H A - H B + H P
1

其中 S BD  = ( H D - H B ) / G
2
B D = ( 25- 15) / 1002

= 1. 0× 10
- 3
 mH 2O / ( m

3
·h

- 1
)

2

  S CH D = ( H C - H D ) / ( GK + GH )
2
= ( 40- 15) / 160

2

= 0. 586× 10
- 3
 mH 2O / ( m

3
·h

- 1
)

2
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则有: ( 0. 0005+ 0. 00058+ 0. 001) G
2
= 20- 15+ 25

 G= GA C = 30/ 0. 00209 = 119. 9t/ h

用户 K 和 H 为一致等比失调, 即

GK =
90

160
× 119. 9 = 67. 4 t / h

GH =
70
160
× 119. 9 = 52. 5 t / h

CD、BD 管路之间的压力降 ΔH C D、ΔH BD分别为

ΔH CD = SCH D G2 = 0. 000586× 119. 92 = 8. 43 mH 2 O

ΔH BD = SB DG
2

= 0. 001× 119. 9
2

= 14. 38 mH 2 O

则有 H D = H B + ΔH B D = 15+ 14. 38= 29. 38 mH2 O

 H C = H D + ΔH CD = 29. 38+ 8. 43= 37. 81 mH 2O

( 2) P 1、P 2 皆停运。计算该工况下总流量 G 即 GA C , GBD值

( SA C + SC H D + SBD ) G2 = H A - H B

( 0. 0005 + 0. 000586 + 0. 001) G
2

= 20 - 15

G = GA C = GB D =
5

0. 00209
= 49. 0 t / h

GK =
90

160
× 49 = 27. 6 t/ h

GH =
70

160
× 49 = 21. 4t/ h

ΔH B D = SB D G2 = 0. 001× 492 = 2. 4 mH 2O

ΔH CD = S CH DG
2

= 0. 000586× 49
2

= 1. 4 mH 2 O

H D = H B + ΔH B D = 15 + 2. 4 = 17. 4 mH 2 O

H C = H D + ΔH CD = 17. 4 + 1. 4 = 18. 8 mH2 O

  根据计算结果, 可得出如下结论:① P 2 停运, 系统总流量由

100 t / h 增加至 119. 9t/ h, C、D 两点之间压差减小, 说明混水泵增

加系统阻力, 减少系统流量。② P 1 停运, 系统总流量减少, 由
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119. 9t / h降为 49t/ h, 说明增压泵的作用是减少系统阻力, 增加系

统流量。

图 2. 36 三种工况水压图

1—P 1, P 2 全开 ,  2—P 1 开 , P 2 停 ,  3—P 1, P 2全停

第五节 供热系统定压

如上所述,维持恒压点压力恒定不变是供热系统正常运行的

基本前提。但是在实际工作中, 不少供热系统的定压设备存在着安

装不当或运行操作不当的问题。结果定压运行实际上变成了变压

运行。因此,详细叙述供热系统的定压方式就十分必要了。

供热系统定压方式主要有膨胀水箱定压即静水柱定压, 补水

泵定压,补水泵变频调速定压,气体(空气、氮气)定压罐定压以及

蒸汽定压等多种。
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一、膨胀水箱定压

利用膨胀水箱来维持恒压点定压的方式称为膨胀水箱定压。

由于热水的密度变化较小,一定高度的膨胀水箱表示一定数值的

静水压,当忽略系统的漏水因素, 不论供热系统在运行状态还是静

止状态,由于水柱高度(膨胀水箱高度)不变, 则供热系统与膨胀水

箱的连接点处的水压维持不变,于是连接点即成为恒压点。膨胀水

箱定压, 利用的是静水柱的水压原理, 因此, 膨胀水箱定压也称静

水柱定压。

图 2. 37 膨胀水箱 r

1—膨胀管 , 2—溢流管 ,

3—信号管 , 4—循环管

图 2. 37 为膨胀水

箱的基本结构。膨胀水

箱除起定压作用外, 还

起着容纳系统水的膨胀

量和为系统补水作用。

由于供热系统水的热胀

冷缩作用, 当热水升温

时, 系统中的水容积增

加, 当无处容纳水的这

部分膨胀量时, 供热系

统内的水压增高, 将影

响正常运行。由膨胀水

箱容纳系统的水膨胀

量, 可减小系统因水的

膨胀而造成的水压波

动, 提高了系统运行的

安全、可靠性。当系统漏

水 (正常运行漏水率不

超过总循环流量的 1—2% )和系统降温(锅炉停火)时, 膨胀水箱
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水位下降,为系统补水。

膨胀水箱一般用钢板制成,通常是圆形或矩形。为同时满足上

述三种功能,膨胀水箱上一般装有膨胀管 1, 溢流管 2, 信号管 3 和

循环管 4。膨胀管 1即为静水柱管,用来起定压作用, 系统与膨胀

管连接点即为恒压点。溢流管 2 的作用是将膨胀水箱内过多的膨

胀水量及时排出, 以保证膨胀水箱维持固定的最高水位 (保持定

压)。基于上述功能, 膨胀管 1 和溢流管 2 都不允许在其上装任何

阀门。因为膨胀管 1 上的阀门一旦关闭,系统水压会骤然升高, 甚

至造成事故,因此不装阀门, 防止误操作。溢流管上阀门误关闭, 可

能引起膨胀水箱水位冒顶,天棚水淹, 必须防范。信号管 3 表示膨

胀水箱的最低水位,当信号管无水流出, 说明膨胀水箱的水位已低

于允许最低水位,这是不允许的, 必须及时补水。目前常在膨胀水

箱内装设浮球阀,用来代替信号管。浮球阀与上水阀连动, 当水位

下降时,浮球下降, 连杆带动阀门开启,自动补水;当水位达最高水

位,浮球连杆带动阀门关闭, 停止补水。当浮球上装以电讯设备时,

运行人员可在锅炉房直接观察膨胀水箱的水位状态,并进行远动

控制。循环管 4是用来保证膨胀水箱内的水能不断循环以防结冻。

为此, 膨胀管、循环管与系统的连接点之间的间距一般为 1. 5—

2. 0m。同样原因, 膨胀水箱也应很好保温。

对于小区供热系统, 膨胀水箱各种管子尺寸如下: 膨胀管

D N 32mm, 溢流管 DN 50mm, 信号管 DN 20mm, 循环管 DN 25mm。

当膨胀水箱未装浮球阀时,信号管应接回锅炉房洗手盆上, 以便运

行人员及时检查水位。各种管子在膨胀水箱上的安装位置见图

2. 37。

供热系统大小不同,膨胀水箱的容积也不同, 其计算公式为:

Vp = αΔtV s = 0. 0006× 75× Vs = 0. 045V s L ( 2. 31)

式中 Vp——膨胀水箱的有效容积(即信号管至溢流管之间高度

的容积, L;
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 Δt——系统中水的最大温升(一般由 20℃升温至 95℃) ,Δt

= 75℃;

 α——水的体积膨胀系数,α= 0. 0006L/ ( m
3
·℃) ;

 V s——系统的水容量, L。

系统水容量 V s 包括锅炉、管网和散热设备等总水容量。系统

中每 1000W 的总放热量所需的各主要设备、构件的水容积可按表

2. 2估算,这样供热系统的膨胀水箱容积按( 2. 31)式即可算出。膨

胀水箱有国家标准图号 T 905, 其型号有方形 1—12号, 圆形 1—

16号, 有效容积为 0. 35—5. 35m
3
,可供选用。

膨胀水箱的高度亦即恒压点所要求的静水柱高度,它等于静

水压线值。在通常情况下,膨胀水箱高度 H p 应满足如下条件:

Z j +
p b

ρg
+ ( 2 - 5) < H p < 40 m ( 2. 32)

式中 Z j——系统中最高建筑物的高度, m。

在供水温度 t g < 100℃时, 取 p b/ρg (水的汽化压力 )为 0。此

时,膨胀水箱的高度, 主要取决于最高建筑物的高度 Z j。为施工方

便,常常把膨胀水箱安装在最高建筑物的楼顶。

膨胀水箱的膨胀管与供热系统的连接位置的确定即系统恒压

点的确定,是供热系统设计的一个重要技术关键,必须给予重视。

通常选择循环水泵的入口为恒压点,即膨胀水箱膨胀管接至循环

水泵的入口处。这种技术处理的最大好处是循环水泵的入口压力

直接代表膨胀水箱中的水位高度,由于数值关系简单, 不要复杂换

算,特别有利于管理运行人员的现场监视。在实际工程中, 有时最

高建筑物远离锅炉房, 为了施工、安装方便, 经常把膨胀水箱的膨

胀管就近接到管网的回水管上。采用这种技术措施, 其实质是把系

统的恒压点选在外网的回水管线上。现比较这两种方法的利弊。若

膨胀水箱的高度和水泵扬程不变,其水压图如图 2. 38 所示。
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表 2. 2 每供给 1kW 热量系统设备的水容积(单位 L )

设 备 名 称 水容积( L/ kW )

柱型散热器

M-132 �型散热器

( 60)大长翼型散热器

( 60)小长翼型散热器

圆翼型散热器(�51)

圆翼型散热器(�71)

8 �. 6

11. 2

16. 1

9. 46

4. 0

5. 16

空气加热器或暖风机

陶瓷散热器(三联)

0 �. 43

12. 0

单板钢制扁管散热器 416 x× 1000 型

单板带对流片钢制扁管散热器 416× 1000 型

单板钢制扁管散热器 520× 1000 型

单板带对流片钢制扁管散热器 520× 1000 型

单板钢制扁管散热器 624× 1000 型

单板带对流片钢制扁管散热器 624× 1000 型

6 �. 45

4. 7

7. 4

5. 26

8. 0

5. 6

RSL 250 �-7/ 95-A 型热水锅炉

SH, DZ, SZ 型热水锅炉

RSD, RSG, R SZ 型立式水管锅炉

热交换器

考克兰锅炉( L H 型)

0 �. 8

2. 6

1. 0

5. 16

9. 46

机械循环 室外采暖管网

     室内采暖管网

自然循环室内管网

5 �. 16

6. 9

13. 8
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图 2. 38 不同恒压点比较

  O 点表示循环水泵入口, y 表示外网回水管线与膨胀管的连

接点。实线表示 O 为恒压点的水压图,虚线表示 y 为恒压点的水

压图。由于膨胀水箱高度 Z p 不变,则两个水压图的静水压线 j 相

同。由于外网回水管线的压力损失的影响, 在两种不同的连接方式

下,循环水泵入口处的压力不同。当水泵入口为恒压点时, 其压力

p 0 /ρg = H p ; 当外网回水管 y 处为恒压点时, 水泵入口处的压力

p 0′/ρg < H p , 而且其压力值 p 0′/ρg 随系统循环流量的变化而变

化,恒压点 y 离锅炉房愈远, 水泵入口压力 p 0′/ρg 愈小, 甚至变为

真空,水泵出现汽蚀, 系统断流不能正常工作。这时, 由于水泵入口
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压力 p 0′/ρg 不能直观代表膨胀水箱水位高度, 给管理运行带来诸

多不便,特别当膨胀水箱无电信号报警, 管理运行人员技术不熟练

时, 往往因膨胀水箱亏水造成系统大量进气, 系统不能正常循环,

影响供热效果。为避免上述情形发生, 比较合理的措施是将膨胀管

接回锅炉房,选定水泵入口做恒压点。虽然施工安装麻烦一些, 但

管理简单、运行可靠, 需要加以提倡。

在实际的供热系统中, 还发现虽然膨胀水箱的膨胀管已接回

循环水泵入口处,但循环管依然就近接到了回水干管上的情况。这

种情况的实际效果,相当于膨胀管未接回热源。如图 2. 39所示, hy

管段为循环管,与膨胀水箱连接于 h 点,与供热系统回水干管连接

图 2. 39 循环管未接回热源

于 y 点。膨胀管 O P 与循环水泵入口处 O点相连。膨胀水箱水位

高度为 Z p , h 点至膨胀水箱液面高度为 Z h。由于 y 点在 O点的上

游,则 y、O 点的压力存在 H y > H O, 即在循环管、膨胀管中形成流

向为 yhP O的小循环。此时系统的真正恒压点为 h, 它的恒定不变

的压力能数值为 Zh (全压为 Z p )。在供热系统中实际的恒压点应在

回水干管 Oy 之间的与 Z p 全压相等的某一点。这样循环水泵入口

处压力 H O < Z p ,因而不是恒压点。正确作法,应将膨胀管、循环管

同时接回热源,才能保证循环水泵入口处为恒压点。

对于机械循环 (水泵强制循环)的供热系统, 一般不选用循环
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水泵出口作恒压点,即膨胀水箱不连接在水泵出口处。这是因为此

时系统的供水压线和回水压线均低于静水压线不容易满足系统正

常运行的水压要求。

在锅炉房从小到大的合并、集中过程中, 有时在一个供热系统

上形成二个甚至二个以上的膨胀水箱。这对供热系统的正常运行

有害而无利。图 2. 40表示供热系统在两个膨胀水箱下的水压图。

图 2. 40 具有两个膨胀水箱系统

系统在静止状态,不管两个膨胀水箱的高度是否相等, 其水位必然

在同一个水平线上(与静水压线相等)。在运行状态, 由于水泵的强

制循环,处于系统回水管上游的膨胀水箱水位上升, 处于回水管下

游的膨胀水箱水位下降。真正的恒压点不在任何一个膨胀水箱处,

而是两个膨胀水箱中间的回水管上的某一点。这时处于上游端的

膨胀水箱如果高度不够,会造成漫水现象。为防止这种情形发生,

在锅炉房合并过程中,必须拆除多余的膨胀水箱。

膨胀水箱定压的优点是压力稳定,不怕停电;缺点是水箱高度
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受限, 当最高建筑物层数较高且远离热源,或为高温水供热时, 膨

胀水箱的架设高度难以满足设计要求。因此, 膨胀水箱定压比较适

合于建筑层数较低的小区低温热水供热系统。

二、补水泵定压

用供热系统的补水泵保持恒压点压力固定不变的方法称为补

水泵定压。当系统恒压点压力要求较高, 锅炉房无法高架膨胀水箱

或最高建筑物远离锅炉房,不便采用膨胀水箱定压时, 常采用补水

泵定压。

图 2. 41给出了最简单的补水泵定压系统示意图。一般情况

图 2. 41 补水泵定压 �

1—循环水泵 , 2—锅炉 , 3—补水泵 , 4—补水箱

5—补水调节阀 , 6—泄水阀 , 7—用户

下,仍选择系统循环水泵入口为恒压点。当恒压点压力低于系统静

水压线要求的压力时,补水调节阀会自动开启, 通过运行着的补水

泵 3 将补水从补水箱 4 中补入供热系统,随着系统中水量增加, 循
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环水泵入口的压力即可逐渐回升到要求压力。当循环水泵入口压

力高于设定值时,补水调节阀自动关小, 必要时可自动开启泄水调

节阀 6, 将系统多余水量泄入补入箱, 使循环水泵入口压力快速回

复。采用这种补水泵定压, 最大的特点是补水泵始终连续不断运

行,即使供热系统停止运行时也如此。采用补水泵定压, 补水泵的

选择是关键, 特别是扬程选择不宜过大, 一定要经过仔细计算确

定。详细计算方法可参阅本章第二节。

补水泵定压也可采取补水泵间歇运行的方式进行,如图 2. 42

图 2. 42 补给水泵间歇补水定压 d

1—热水锅炉 , 2—网路水泵 , 3—补给水泵 , 4—补给水箱

5—压力控制开关 , 6—用户 , 7—安全阀
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所示。间歇补水泵定压, 是利用电触点弹簧压力表上的触点开关控

制补水泵的启停。当压力超过上限值时,触点开关切断电路, 补水

泵停止运行,补水中断;当压力低于下限值时,触点开关接通电路,

补水泵重新启动,系统继续补水。由于补水是间歇进行的, 恒压点

压力将围绕静水压线的给定值在一定的允许范围内上下波动。间

歇补水泵定压的优点是补水泵间歇运行,减少电耗。缺点是压力有

一定波动。此外由于压力波动,电触点压力表指针摆动大, 将造成

补水泵的频繁启动, 直接影响补水泵的使用寿命。为克服上述不

足,可在补水泵控制柜的电路中加装合适的时间继电器, 能取得满

意效果。

在补水泵定压系统中, 常常发现循环水泵入口处并不是真正

的恒压点。往往在系统停止运行时, 循环水泵入口处压力等于静水

压线值,可是系统运行后, 此处压力明显下降。若继续补水, 使循环

水泵入口处压力升高至静水压线值,这时再停止系统运行, 将会发

现,静水压线明显上升, 不再是原有数值。这一现象说明:在采用补

水泵定压时,循环水泵入口处并不永远是天然的恒压点。当设计运

行人员误把它当作恒压点控制时,就会出现上述现象。那么循环水

泵入口处在什么情况下才是真正的恒压点呢?此处如不是恒压点,

又如何去确定真正的恒压点呢?

原来补水泵定压方式与膨胀水箱定压方式有明显的区别, 后

者属于开式系统,前者则是闭式系统。对于开式系统, 即膨胀水箱

定压,供热系统与膨胀管的连接点即是恒压点。而对于闭式系统即

补水泵定压系统,由于不存在开式静水柱的作用, 当循环水泵运行

后,供热系统的压力将进行重新分布。但不管压力分布如何变化,

任何一个供热系统永远存在一个唯一的恒压点, 无论在运行状态

还是静止状态,其压力值始终等于静水压线值。这就是说, 静水压

线值表示系统充满水的程度, 亦即表示由补水泵加给供热系统内

流体的能量大小。这一能量的大小, 不会因为循环水泵是否运行而
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改变。根据这一原理,不难确定真正的恒压点。现分析图 2. 43, 在

3个热用户中 2用户建筑物最高, 若已知静水压线为 j , 即表示补

图 2. 43 补水泵定压中的恒压点

水泵补水至 j 的水头高度则停止补水。由于系统中存有 j 水头高

度的能量,不管循环水泵是否运行, 最高建筑物 2 用户的顶部始终

不可能倒空(假定系统无泄漏) ,即压力不会下降, 但也不会额外增

加压力, 因此可以断言:在补水泵定压系统中, 最高热用户的顶部

就是恒压点。在图 2. 43中, 真正的恒压点为 A 点,而不是循环水

泵入口点 O 点。因为若 O点为恒压点, 2用户顶部压力将由 H A 额

外地上升为 H B ,这是不可能的。由于恒压点在最高建筑物处, 在

系统运行期间,循环水泵入口处压力下降就合情合理了, 而且最高

建筑离热源愈远,其压力下降愈多。对于补水泵定压系统, 只有热

源处于最高位置时,循环水泵入口才是恒压点。
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当恒压点在供热系统干线上时, 恒压控制就不能简单在循环

水泵入口处进行。因此时该点压力是变动的,若强行控制, 会造成

静水压线的超压,发生事故。正确的作法是,应采用旁通定压方式,

如图 2. 44所示。该方法是在循环水泵旁通管 4 上找到与恒压点压

图 2. 44 补水泵旁通定压 '

1—补给水泵 , 2—补水调节阀 , 3—泄水调节阀 , 4—旁通管 ,

5—网路水泵 , 6—补给水箱 , 7—用户 , 8—网路

力相等的点(可通过旁通管上的调节阀进行) ,并控制其压力恒定。

由于控制旁通管上的压力就等于控制供热系统干线上恒压点压

力,因此易于操作。这种旁通定压,当静水压线较高时, 还可适当降

低回水动水线,适应性更广。进行旁通定压,补水泵可以连续运行,

也可间歇运行。

补水泵定压的优点是设备简单,投资少, 便于操作。缺点是怕

停电,对于大型供热系统应设双路电源。对于小区供热系统, 在停
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电时可将热源与外网解列,防止炉水汽化窜入外网。

三、气体定压

气体定压分氮气定压和空气定压两种, 其特点都是利用低位

定压罐保持供热系统恒压。氮气定压是在定压罐中灌充氮气。空

气定压则是灌充空气,为防止空气溶水腐蚀管道, 常在空气定压罐

中装设皮囊,把空气与水隔离。

图 2. 45所示为氮定定压(变压式)的热水供热系统的示意图。

图 2. 45 氮气定压的热水供热系统示意 �

1—除污器 , 2—网路循环水泵 , 3—热水锅炉 , 4—氮气罐 , 5—氮气瓶 ,

6—水位信号器 , 7—排水阀 , 8—排气阀 , 9—补给水泵 , 10—补给水箱 ,

11—网路阻力加药器 , 12—取样冷却器 , 13—热用户 , 14—集气罐 ,

15—安全阀 , Ⅰ-Ⅰ—罐内最低水位 ,Ⅱ-Ⅱ—罐内最高水位
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网路回水经除污器 1除去水中杂质后, 通过循环水泵 2 加压进入

热水锅炉 3,被加热后重又送出。系统的压力状况靠连接在循环水

泵进口侧的氮气罐 4内的氮气压力来控制。氮气从氮气瓶 5流出,

经减压后进入氮气罐;并在氮气罐最低水位Ⅰ-Ⅰ时, 保持一定的

压力 p 1。当热水供热系统的水容积因膨胀、收缩而发生变化时, 氮

气罐内气体空间的容积及压力也相应发生变化。

当系统水受热引起的膨胀水量大于系统的漏泄水量时, 氮气

罐内水位上升, 罐内气体空间减小而压力增高。当到达最高水位

Ⅱ-Ⅱ时, 罐内的压力到达最大压力 p 2。如水仍继续受热膨胀引起

罐内水位上升,则通过水位信号器 6自动控制使排水阀 7开启, 让

水位下降以降低罐内压力。当排水阀开启后仍不足使罐内水位下

降,以致罐内压力继续上升时, 排气阀 8 自动排气泄压。

当系统中水冷缩或漏水时, 氮气罐内水位下降, 罐内压力降

低。如水位降低到最低水位后仍继续下降, 则自动开动补给水泵

9, 向系统内补水,以维持系统要求的最低压力工况。

图 2. 46是氮气定压方式的水压图。其中虚线代表热水网路的

最低的动水压曲线(在氮气罐最低水位时的工况)。实线代表热水

网路的最高的动水压曲线(相应于氮气罐最高水位时的工况)。j -j

线是热水网路的最低的静水压曲线的位置。由此可见, 氮气罐内氮

气的压力是在 p 1—p 2 之间变动而向系统进行定压的。罐内压力是

随着运行工况的变化(水的温升、温降和漏水率等因素)而变化的。

系统的补给水首先进入补给水箱 10, 然后通过补给水泵加

压,向系统补水。为了使补给水除氧, 图 2. 45 采用蒸汽间接加热方

式。这种方法比采用大气式热力除氧器除氧的方法简单, 但除氧效

果不如后者。因此,图 2. 45例中还设有网路阻力加药器 11,通过

它向系统内定期投入化学药剂,以保护系统免遭腐蚀。通过取样冷

却器 12, 可以定期对进入热水锅炉的水质进行分析验检, 以保证

水质要求。
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图 2. 46 氮气定压的高温水供热系统水压图

合理地设计氮气罐的容积是保证系统安全可靠运行的重要环

节。氮气罐罐体的总容积是由系统水的净膨胀量 V1、罐内最小的

气体空间 V2 以及低水位所需要的最小水容积 V3 组成的 (见图

2. 47)。

如前所述,当系统中水受热膨胀或冷缩和漏水时, 氮气罐中水

位会上升或下降, 氮气罐内气体空间的容积及其压力也相应发生

变化。如按等温过程考虑(实践表明:氮气罐内气体温度的变化是

缓慢的,约 1—2℃/ h 左右) , 则气体的容积及其相应压力的关系应

符合下式:

P V = C ( 2. 33)

式中 V——氮气罐内气体空间的容积, m
3
;

 P ——相应该容积下的绝对压力;

 C——常数。
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图 2. 47 变压式氮气罐总容积示意

如在最低水位时罐内的氮气压力为 P 1 , 其相应的气体容积为

( V1 + V2 ) ;则在最高水位时罐内的氮气压力为 P 2 , 此时的气体容

积为 V2。根据式( 2. 33) , 可得:

P 1 ( V1 + V2 ) = P 2V2

则

V2 =
P 1 V1

P 2 - P 1
=

1
P 2

P 1
- 1

V1 m
3

( 2. 34)

  氮气罐内的最低压力 P 1 值和最高最低压力差 ( P 2 - P 1 )值,

可通过对热水供热系统水压图的分析和网路水压曲线所容许的上

下波动范围来确定。由式中可见, P 2 / P 1 值越大, 则其所需的容积

越小。

系统水的净膨胀量容积V1 是与运行工况密切相关的。它与供

热运行方式(间歇或连续供热)、热水的设计温度差、热水的温升速

度和系统水的漏水率有关。国外一些资料建议:在连续供热情况

下, V1 采用为系统总水容量的 4%。但实际运行中, 由于系统不可

避免地会不断地漏水,因而实际的净增水量大为减小。理论分析认

为: 即使在漏水率较低 (漏水率为 0. 5%—1%的系统总水容量)
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时, V1 采用 2%—3%的系统总水容量就足够了。当系统漏水率较

高(漏水率大于 2%的系统总水容量)时, 净增水量就微不足道, 甚

至成为负值,氮气罐不再起着容纳膨胀水量的功能, 而起着一个补

给水箱的作用,起着补充系统漏水和系统水冷缩量的作用了。

最低水位时水容积 V3 主要是供沉积泥渣、连接管道及防止氮

气进入管道系统而设置的。一般 V3 可按下式求得:

V3 = ( 0. 1—0. 3) ( V1 + V2 )  m
3

( 2. 35)

  最后, 根据 V = V1 + V2 + V3 , 就可确定变压式氮气罐的总容

积。

氮气定压热水供热系统运行安全可靠, 能较好地防止系统出

现汽化及水击现象;但它需要消耗氮气, 设备也较复杂,氮气罐的

体积也较大。对于变压式定压罐, 其罐的总容积粗略估算约为每 1

万 m
2 供热面积需 1m

3 体积,投资昂贵。多用于高温水系统。

空气定压与氮气定压相类似,一般用在小型供热系统中。

四、蒸汽定压

蒸汽定压的热水供热系统,在国外比采用氮气定压还要早一

些。蒸汽定压比较简单,目前在工程实践上, 有下面几种型式:

( 1) 蒸汽锅筒定压方式;

( 2) 外置膨胀罐的蒸汽定压方式;

( 3) 采用淋水式加热器的蒸汽定压方式(图示略)。

图 2. 48所示为采用蒸汽锅筒定压的高温水供热系统原理图。

该系统的热水锅炉可利用蒸汽锅炉改装而成。

网路回水经除污器 1流入网路循环水泵 2 加压后,通过锅炉

尾部的省煤器 3 送入蒸汽锅炉的上锅筒 4。在锅炉内水被加热到

饱和温度后,从上锅筒引出。为了防止饱和水因压降而汽化, 应将

它立即向下引入混水器 5 中。在混水器中饱和水与部分网路回水

混合, 使其水温下降, 从而保证在设计的供水温度的条件下, 供水
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图 2. 48 蒸汽锅筒定压的高温水供热系统原理 Z

1—除污器 , 2—网路循环水泵 , 3—锅炉省煤器 , 4—上锅筒 , 5—混水器 ,

6—混水阀 , 7—混水旁通管 , 8—除氧器 , 9—补给水泵 , 10—网路补水阀 ,

11—蒸汽补给水泵 , 12—供水管总阀门 , 13—回水管总阀门 ,

14—锅炉出水阀 , 15—省煤器旁通管 , 16—锅炉补水阀。

不会在网路或用户系统处产生汽化。调节混水阀 6的开启度, 改变

混入的网路回水量,就可改变网路的供水温度, 为了防止偶然地完

全关闭混水阀将引起饱和水汽化事故, 在混水阀上还加装了一根

不带阀门的混水旁通管 7。混水器的构造可见图 2. 49。网路回水

通过混水器内管的小孔分散地与锅炉出来的饱和水相混合, 使后

者降低到网路供水温度送出。

系统的漏水会使锅炉水位降低, 所以可用维持锅炉水位的方

法来补充系统的漏水。补给水自除氧器 8的储水箱中取出, 通过补

给水泵 9 加压后送入系统。调节锅炉补水阀 16的开启度, 可进行

补给水量的调节。网路的启动充水和事故补水可通过网路补水阀
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图 2. 49 混水器

10进行。

图 2. 48是蒸气锅筒定压的高温水供热系统;它的定压就是靠

锅炉上锅筒蒸汽空间的压力 p 来保证的。图 2. 50 是该蒸汽锅筒定

图 2. 50 蒸汽锅筒定压的高温水供热系统的水压图

压的高温水供热系统的水压图。从水压图可见, 为了防止最远或最

高用户顶部的高温水汽化, 热源处锅筒空间的压力 p 必须大于下

列三项之和,即( 1)从锅筒到最远或最高用户顶部的供水管路压降

hg ; ( 2)该热用户与热源的标高差 Z; ( 3) 计算供水温度下的饱和压

力 hb。
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蒸汽锅筒定压的高温水供热系统具有以下的主要优点:

( 1) 系统定压采用高温水锅炉加热过程伴生蒸汽来定压, 简

单而较经济,不象氮气定压系统那样, 需要氮气和复杂的设备。

( 2) 由于采用自然循环式高温水热水锅炉作为热源, 因此, 它

的运行方式与蒸汽锅炉完全相同。锅炉内部容许出现汽化也不致

出现炉内汽水冲击。

( 3) 蒸汽锅筒定压的热水锅炉, 可以一炉两用, 在供热水同时

可供少量蒸汽;在必要时还可按照蒸汽锅炉方式运行, 完全供应蒸

汽。因而使得工业锅炉房的热源对热用户的需要有很大的适应性。

但是, 蒸汽锅筒定压的热水供热系统, 却有以下的主要缺点,

因而使它的应用范围受到一定的限制。

( 1) 用来定压的蒸汽压力高低,取决于锅炉的燃烧状况。如锅

炉燃烧状况不稳定或燃烧状况不好,就会影响到系统的压力状况。

( 2) 如运行管理不善, 操作不当, 锅炉出现低水位时, 蒸汽易

窜入网路,引起严重的汽水冲击。又网路启动时, 锅炉的压力和水

位波动较大。

( 3) 多台锅炉并联运行时,若各锅炉的燃烧不均匀,可能会引

起各台锅炉内的水位变动较大。因此, 在采用两台自然循环热水锅

炉时, 应把它们的上锅筒蒸汽空间之间及水空间之间用蒸汽平衡

管和热水平衡管相互连通,以避免大的水位波动。

如两台或两台以上的锅炉采用蒸汽定压方式时, 可考虑采用

外置膨胀罐的蒸汽定压系统。图 2. 51 所示为外置膨胀罐的蒸汽定

压的高温水供热系统示意图。系统中的水循环方式采用了双泵系

统。

从强制循环热水锅炉 1 加热后的高温水, 分别通过锅炉引出

管 2 送入置于高处的膨胀罐 3 内。膨胀罐中的高温水形成的蒸汽

积聚在罐的上部,形成对系统加压的蒸汽垫层。网路的循环水从膨

胀罐的水空间抽出,通过混水器后, 利用网路循环水泵 5 加压后输
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图 2. 51 外置膨胀罐的蒸汽定压系统示意 �

1—强制循环热水锅炉 , 2—锅炉引出管 , 3—膨胀罐 , 4—混水器 , 5—网路循环水泵 ,

6—热用户 , 7—除污器 , 8—混水器 , 9—锅炉循环水泵 , 10—旁通管

送到各热用户 6 去。

网路回水通过热源的除污器 7 后,一部分水量进入混水器 4,

与从膨胀罐引出的高温水混合。另一部分水量进入混水器 8, 与从

膨胀罐引出的高温的锅沪循环水相混合, 再通过锅炉循环水泵 9

加压后,送进锅炉加热。当系统的循环水量大于锅炉所必需的循环

水量时,多余的网路回水也可通过旁通管 10 送入膨胀罐的底部。

外置膨胀罐的总容积 V 同样应是蒸汽空间所需的容积 V1、水

净膨胀量所需的容积 V2 :和沉渣及储备所需的容积 V3 (即最低水

位下的容积)之和。

水净膨胀量所需的容积 V2 是由最低运行温度到最高运行温

度中整个系统水容积的变化所决定的。沉渣及储备所需容积 V3 ,

在工程实践上可取为 0. 4V2 , 但最低水位到罐底的距离不宜少于

0. 7m。

膨胀罐内的蒸汽压力是不随着它的蒸汽空间大小而改变的,

它只取决于罐内高温水的水温状况。实践经验认为:蒸汽空间所需
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的容积为 0. 2( V2 + V3 ) m
3
是合适的;但最高水位(亦即最小的蒸

汽空间)距罐顶部不应小于 0. 3—0. 4m。

由于膨胀罐内的蒸汽压力主要取决于罐内高温水层的水温,

因此膨胀罐的水容量越大,则罐的蓄热能力越好, 对蒸汽压力的稳

定越有利。反之,则蒸汽压力容易波动。因此, 如图 2. 49 所示的系

统,目前只宜用于大型而又连续供热的系统上。

五、补水泵变频调速定压

鉴于膨胀水箱定压使用范围的局限,连续运行补水泵定压的

费电, 间歇运行补水泵定压压力的波动, 以及蒸汽、气体定压的复

杂、昂贵, 目前国内外正在兴起补水泵变频调速定压, 很有发展前

途。

补水泵变频调速定压的基本原理是根据供热系统的压力变

化, 改变电源频率, 平滑无级地调整补水泵转速, 进而及时调节补

水量,实现系统恒压点压力的恒定。

该定压方式的关键设备是变频器,其工作原理是把通常 50Hz

的交流电先变为直流电, 再经过逆变器把直流电变换为另一种频

率的交流电。由于电源频率的改变,从而达到补水泵调速的目的。

频率与转速的关系可由下式表示:

n = 60f ( 1 - SN ) / P ( 2. 36)

式中 n——异步电机即水泵转速, r / min;

 f ——电源频率, Hz;

 SN——电机额定转差, 即电机定子旋转磁场与转子转速之

差值比,一般为 5%左右;

 P ——电机的极对数。

由上式可知,当 P、SN 一定时, 电机即水泵转速与输入电源的频率

成正比关系, 频率愈高, 转速愈快; 频率愈小, 转速愈慢, 由式

( 2. 21)可知
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水泵流量与频率也成正比关系,调节频率即调节转速, 则可直接调

节补水泵的补水量。一般变频器的频率调节范围为 0. 5—400Hz

之间,因此转速的变化为 14—11200r/ min 之间。

图 2. 52给出了补水泵变频调速定压的调节框图。一般采用旁

通定压为宜,此时压力给定值固定不变。由压力传感器测出循环水

泵旁通管上被调压力值,将其压力信号反馈, 与压力给定值 (静水

压线值 )比较, 若不等, 由调节器计算出变频器的输入电流 ( 4—

20mA )。变频器根据输入电流值,自动将频率调至其相应值(一般

为 0. 5—50Hz之间)。变频器将频率输出信号传给补水泵, 进而改

变补水泵转速,调节补水量, 使恒压点压力维持在给定值。

图 2. 52 变频调速定压调节框图

补水泵变频调速定压的节能效果是明显的, 与补水泵连续运

行定压相比较,节省了补水泵系统上调节阀的节流损耗。如图2. 53

所示, 补水泵在连续运行定压时, 工作在 B 1 点; 采用变频调速定

压,在满足相同补水量 GB 的前提下, 由于补水泵转速从 n1 下降为

n2 , 则工作点改变为 B2 , 补水泵节约的电耗可由面积 AB 1 B 2C 表

示。

对于间歇运行的补水泵定压,因补水泵启动频繁, 不但影响补

水泵寿命,而且多耗费了电能。水泵在启动时,由于电机的定子、转

子的转差大, 通常电机的启动电流约为额定电流的 6—7倍, 进而
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其启动功率约比额定功率大 30%左右。由于变频器可以使补水泵

图 2. 53 变频调速示意图

在额定电流下启动, 且启动频率

不频繁,因此变频调速定压, 比起

间歇运行定压来, 省电效果也是

明显的。

目前变频器价格较贵, 约

1000元/ kW。由于补水泵功率一

般在 10kW 以内, 亦即投资将在

1—2 万元左右,使用者是可以承

受的。若与气体定压罐比较, 特别

是供热规模较大, 定压罐容积较

大时, 补水泵变频调速定压方式

即使在经济上也是占优势的。我国北京令怡环境技术公司、辽阳市

给排水成套设备厂已有成套产品生产。

六、两个静压区的建立

对于地形变化复杂的供热区域, 只采用一个静水压线不能满

足多数热用户的水压要求,这时常常需要建立两个静水压区。

图 2. 54表示热源位于高处的地形高差悬殊的例子。在供热系

统运行期间,回水加压泵 6使系统维持在实线表示的水压图下(虚

线表示回水加压泵未启动的水压图)。在供热系统停止运行时(循

环水泵、回水加压泵皆停) ,若不采取必要技术措施, 则水压图将趋

于一条静水压线,这时供水动压线压力下降, 回水加压泵的上游回

水动压线压力将上升。由于在供水干管上装有阀前调节阀 7, 当阀

前压力下降,该阀自动关闭;同样在回水加压泵 6 的旁通上装有阀

后调节阀 8, 当回水压力升高时, 该阀也自动关闭, 再加回水加压

泵出口的逆止阀作用, 使供热系统在回水加压泵断面处形成二个

水力完全隔离的系统,进而建立 j 1、j 2 两个静水压区。
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图 2. 54 热源在高处的双静压区 5

1—网路循环水泵 , 2—热水锅炉或加热器 , 3—补给水泵 ,

4—补给水箱 , 5—补水调节阀 , 6—回水加压泵 , 7—阀前调节阀 ,

8—阀后调节阀 , 9—止回阀 , 10—热用户

图 2. 55表示热源位于低处地形高差悬殊的例子。供水加压泵

的作用是提高地势高处的供回水压力。回水加压泵(与回水干线反

向流动)的作用是降低地势较低处的回水压力。实线表示加压泵运

行时的水压图。在系统停止运行时,地势高处的回水压力要下降,

此时阀前压力调节阀关闭,加压泵 6、8处的逆止阀也将禁止倒流,

同样将供热系统完全断开,形成两个静水压区。加压泵 8 和补水调

节阀 9还有另一个功能, 即向高位区系统补水, 维持高静水压线

j 2。低静水压线 j 1 由热源补水泵 3 负责补水。
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图 2. 55 热源在低处的双静压区 1

1—网路循环水泵 , 2—热水锅炉或加热器 , 3—补给水泵 , 4—补给水箱 ,

5—补水调节阀 , 6—供水加压泵 , 7—“阀前”压力调节器 ,

8—泵站补给水泵 , 9—泵站补水调节阀 , 10—热用户
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第三章 供热系统热力工况

供热系统中温度、供热量、散热量的分布状况称为供热系统的

热力工况。研究供热系统的热力工况更能直观地表明其供热效果。

但供热系统的热力工况与其水力工况有着密不可分的联系, 甚至

可以说水力工况研究是热力工况研究的前提,因此, 在讨论供热系

统热力工况的过程中,必然要涉及水力工况的分析。

本章着重讨论换热设备、建筑物的热特性、水力失调对热力工

况的影响,供热系统运行调节的基本方法并扼要介绍供热系统的

动态热力工况分析。

第一节 换热器的热特性

研究热力工况,首先要涉及换热器的传热性能。因此, 在介绍

供热系统热力工况分析计算时,必须先讨论换热器的热特性。

供热系统中, 热量的转换通常是由热交换设备完成的, 如汽-

水加热器, 水-水加热器, 汽-空加热器和散热器等, 一般通称为换

热器。

换热器的传热量由下式计算:

Q = K FΔt = K F
Δt d - Δt x

ln
Δt d

Δt x

( 3. 1)

式中 �Q——换热器的换热量 ( kJ/ h) ;

K——换热器的传热系数 ( k J/ ( m
2
·h·℃) ) ;

F ——换热器的传热面积 ( m
2
) ;
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Δt——换热器流体之间的平均温差 (℃) ;

Δtd , Δtx——换热器进、出口处带热流体之间的最大、最小

温差 (℃)。

在 ( 3.1)式计算中, 在非设计工况下, 一次带热流体(加热侧)

和二次带热流体(被加热侧)的出口温度一般是未知的。因此, Δt d ,

Δt x , Δt 不易计算,这就给热力工况分析计算带来不便。索柯洛夫

在《热化与热力网》(修订第五版) ①一书中提出采用有效系数 ε, 并

将Δt 用线性关系近似描述,则换热器的换热量可由下式确定

Q = εx W xΔtz d = εd W dΔtz d ( 3. 2)

式中 εx ,εd——分别为换热器小流量侧和大流量侧的有效系数,

无量纲;

 Wx , Wd——分别为换热器小流量侧和大流量侧的流量热

当量 ( kJ / ( h·℃) ) ;

 Δt z d——换热器中加热流体与被加热流体之间的最大温差

(℃)。

若图 3.1 表示换热器逆向流动温差, 则上述参数可分别用下

式表示:

Δt z d = t 1g - t 2h ( 3. 3)

W x = Cx Gx ( 3. 4)

W d = Cd Gd ( 3. 5)

εx = ( t 2g - t 2h ) / ( t1 g - t 2h ) ( 3. 6)

εd = ( t 1g - t 1h ) / ( t1 g - t 2h ) ( 3. 7)

式中 t 1g、t 1h——换热器加热侧(一次系统)的进、出口温度 (℃) ;

 t 2g、t 2h——换热器被加热侧 (二次系统 ) 的进、出口温度

(℃) ;

 Gx——换热器中加热侧与被加热侧热媒流量较小者, 对于
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图 3.1 换热器逆向流动温差

图 3.1( a ) , Gx = G2 ;对于( b) , Gx = G1 ( t/ h) ;

 Gd——换热器中加热侧与被加热侧热媒流量较大者, 对于

图 3.1( a ) , Gd = G1 ;对于( b) , Gd = G2 ( t/ h) ;

 Cx , Cd——分别为换热器中小流量侧和大流量侧的热媒比

热 ( kJ / ( k g·K ) )。

根据( 3.2)式, 换热器有效系数ε的物理意义可定义为单位流

量热当量下, 换热流体之间最大温差为 1℃时换热器的换热量;再

根据公式( 3.6)、( 3.7) , ε还表示加热流体的温降或被加热流体温

升与最大温差之比值。因此, ε值实际上表明了换热器的换热能

力,亦即换热特性。不难看出, ε是个≤1.0 的数。当换热器传热面

积 F 无穷大时,即 F = ∞时, ε= 1. 0。

在图 3.1 中,δtd、δt x 分别表示加热流体或被加热流体的温降
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与温升。进而有

δt d = Δt z d - Δt x ( 3. 8)

δt x = Δt z d - Δt d ( 3. 9)

根据热平衡

Q = Wd ¡¤δtx = W x ¡¤δt d ( 3. 10)

则有

δt x = Q/ Wd ( 3. 11)

δt d = Q/ Wx ( 3. 12)

进而

Δt d = Δt z d - Q/ Wd ( 3. 13)

Δt x = Δt z d - Q/ Wx ( 3. 14)

将( 3.13)、( 3.14)式代入( 3.1)式得:

ln
Δtz d - Q/ W d )
Δt z d - Q/ Wx

- 1

=
K F
Wx

WX

Wd
- 1

令

ω= K F / W x ( 3. 15)

称ω为工况系数,是无量纲数。上式化简为

exp ω
W x

W d
- 1 =

Δt z d - Q/ Wx

Δt z d - Q/ Wd

移项:

Δt z d = Δtz d ¡¤expω
W x

W d
- 1 +

1
Wx

-
1

Wd
ex pω

Wx

Wd
- 1 Q

整理:

Q =
1 - ex p ω

Wx

Wd
- 1

1 -
Wx

Wd
exp ω

Wx

Wd
- 1

WxΔt z d

将此式与( 3.2)式比较, 可得
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εx =
1 - exp ω

Wx

Wd
- 1

1 -
Wx

Wd
exp ω

Wx

Wd
- 1

( 3. 16)

( 3. 16)式为换热器逆向流动时,有效系数ε的精确计算值。当换热

器带热流体交错流动时, ε的精确计算式更为复杂。在《热化与热

力网》中将换热器带热流体的对数温差 Δt 用如下线性关系式表

示:

Δt = Δtz d - aδt x - bδt d ( 3. 17)

a 和 b为与换热器带热流体流动方式有关的常系数。通常情况下,

无论哪种流动方式, 系数 b可视为常数, b= 0. 65;系数 a 取值如

下:

 逆向流动   a = 0. 35

 交错流动   a = 0. 425—0.55

 顺向流动   a = 0. 65

如果把式( 3.17)中的Δt 理解为算术平均温差(象通常供暖散热器

传热计算) , 则 a = 0. 5, b= 0. 5。

将 ( 3.17) 式代入( 3.1)式, 可得到 Δt 用线性关系描述时的 ε

计算值(如无特殊说明, 以下ε均指 εx ) :

ε=
1

a
Wx

Wd
+ b +

1
ω

≤ ε* ( 3. 18)

式中 ε
* 为用( 3.16)式计算的精确值, 当换热器的传热面积 F = ∞

时, ε
* = 1, 此时若 ε> ε

* , 说明被加热流体温度大于加热流体温

度, 这是不可能的, 是由于线性近似引起的, 此时 ε的计算值应舍

去,按 ε= ε
* = 1计算。

经验算,用 ( 3.17)式计算的线性近似值 ε与用对数平均温差

为基础计算的精确值ε
* 比较, 相当吻合。对于只有一种热媒(带热

流体)发生相态变化的换热器, 最大偏差约为 6%。对于热媒不发

·011·



生相态变化的换热器, 尤其是逆向流动的水-水换热器,最大偏差

值不超过( 3—4) %。

当换热器中有一种热媒发生相变(如汽-水加热器、汽-空加热

器、水-空加热器等) , 则该侧热媒在换热过程中温度视为恒定不

变,亦即该侧 Wd = ∞,此时 ε值采用下式:

ε=
1

b + 1/ω
( 3. 19)

  对于供暖系统中的散热器,Δt都按平均算术温差计算,此时 b

= 0. 5。若散热器前连接有混水装置, 则散热器的有效系数εn 按下

式计算:

εn =
1

0. 5 + u
1 + u

+
1
ωn

( 3. 20)

式中 ωn——散热器工况系数;

 u——混水装置的混合系数。若混水装置前外网供水流量

为 G1g ,混合的系统回水流量为 Gh , 则 u= Gh / G1g。当热网与室内供

暖系统为简单直接连接时, u= 0,则有

εn =
1

0. 5 +
1
ωn

( 3. 21)

  为了研究变动的热力工况, 通常将参数已知的工况作为基本

工况(如设计工况) ,用角码“′”表示。则换热器的任意工况(不带角

码)的参数可由基本工况或已知工况计算。对于任意工况下的工况

系数ω可由下式计算:

ω= ω′W�
m

1
1 W�

m
2

2 / W�x ( 3. 22)

式中 ω, ω′——分别为任意工况和基本工况下的工况系数;

 W�1 , W�2 , W�x——分别为任意工况和基本工况下一次热媒、

二次热媒和二者较小值的流量热当量比值, 即 W�1 = W1 / W 1′; W�2 =

W 2 / W 2′; W�x = W x / Wx′。
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 m 1、m 2 为指数,与热媒种类、换热器结构及热媒流动方式有

关。在逆流分段式水-水加热器中, m 1 = 0. 33- 0. 5; m 2 = 0. 33-

0. 5。实验结果表明, 计算分段式水-水加热器时实际上可以取 m 1

= m 2 = 0. 5,于是( 3.22)式可进一步简化为

ω= � Wd / W x ( 3. 23)

式中 �——分段式水-水加热器参数, 对于此种加热器这一数值

实际为常数

�= K′F W 1′W 2′ ( 3. 24)

  研究结果表明,分段式水-水加热器的参数值与加热器长度成

正比:

�= �y L ( 3. 25)

式中 �y——与加热器单位长度相对应的比参数;

 L——加热器长度( m)。

比参数 �y 主要取决于管内和管间截面的面积比,而实际上不

取决于加热器单位长度的比加热面积, 就是说不取决于加热器的

型号或壳体直径。在 W 1 和 W2 很宽的变化范围内, 加热器参数实

际上保持固定不变。

如果将( 3.24)式代入( 3.18)式中, 对于热媒逆向流动的水-水

加热器,其有效系数 ε可按下式计算:

ε=
1

0. 35
Wx

Wd
+ 0. 65 +

1
�

Wx

Wd

≤ 1 ( 3. 26)

  图 3.2给出了逆流式水-水加热器有效系数 ε与两侧热媒流

量热当量 W x , W d 及加热器参数 �的关系曲线。

由式( 3.26)和图 3.2可看出,如果已知流量热当量 Wx , Wd 和

加热器参数�, 即可求出有效系数 ε, 然后由公式( 3.2)可确定任意

工况下水-水加热器逆向流动时的换热量 Q。在图 3.2 中,当 �=
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 图 3.2 逆流式水-水加热器 ε=

f ( Wx , Wd ,�)关系曲线图

2. 03, W x / W d = 0. 75 时, 可查

得ε= 0. 716。

对于出现蒸汽凝结的汽-

水加热器和汽-空加热器,当被

加热流体的流动为紊流时, 在

( 3.22)式中 m 1 = 0, m 2 = 0. 33

- 0. 5。

对于用热水加热的空气加

热器,当热媒的流动为紊流时,

可取 m 1 = 0. 12 - 0. 20; m 2 =

0. 33- 0. 5。

对于柱型散热器供暖装置:

ωn = ωn′Q�
B / ( 1+ B )
n / W�s ( 3. 27)

式中 Q�n= Qn / Qn′——任意工况下供暖耗热量与基本工况下供暖

耗热量的比值;

 W�s = Ws / Ws′——系统水侧流量热当量在任意工况下与基

本工况下的比值;

 B——散热器传热指数, 一般 B= 0. 17- 0. 37。

一般取供暖计算外温时的工况为供暖的基本工况,在这种情

况下,

ωn′= K′F / W s′=
Qn′

tg′+ t h′
2

- t n′

Qn′
t g′- t h′

=
tg′- t h′

t g′+ t h′
2

- tn′
=

tg′- t h′
tp′- tn′

( 3. 28)

式中 t g′, t h′——散热器水侧设计供、回水温度(℃) ;

 t p′——散热器设计供、回水平均温度(℃) ;

 t n′——供暖房间室内设计温度(℃) ;
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有时为了计算方便,常将供暖参数整理为单位供暖建筑面积

的数值, 如令 g 表示单位供暖建筑面积中供暖系统通过的水流量

( kg/ ( m
2
·h) ) , q 表示单位供暖建筑面积中散热器的散热量(温差

为 1℃时) , 即 q= K F / A( A 为供暖建筑面积, m
2 ) , 则有:

ωn′=
K′F

A
Ws

A
=

q′
cg′
 或  ωn =

q
cg

( 3. 29)

即 εn =
1

0. 5 +
cg
q

( 3. 30)

  求出任意工况下的工况系数ωn 和有效系数εn 后, 则供暖系统

散热器任意工况下的散热量计算有同( 3.2)式类似的形式:

Qn = εnW s( tg - t n )

  若将散热器置于大气中, 研究散热器流量与散热量的对应关

系, 当视大气温度恒定, 在同一供水温度下, 存在 Δt z d = cons t , 即

有

Q�n =
εn
εn′

W�s = ε�nG� ( 3. 31)

图 3.3 �0< G�< 100%时 Q�、G�

关系曲线图

美国 A SH RA E 手册系统篇

给出了这种关系的曲线形

式。图 3.3 表示 G�≤1. 0 的

情形。图 3.4 表示 G�> 1. 0

的情形。图 3.3、图 3.4 的绘

制条件为:横坐标 G�为以设

计流量为准的相对流量, 纵

坐标 Q�为以设计散热量(在

设计供、回水温差下)为准的

相对散热量。供水温度 t g =

90℃, 曲线 1, 2, 3, 4 分别表
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示设计供、回水温差为 10, 20, 30, 40℃。

分析图 3.3,对于曲线 1, 即供、回水设计温差 Δt′= 10℃, 当流

量下降为设计流量的 70%时,散热量与设计散热量相比只减少了

5% ; 当流量减小 50%时, 散热量只减少 10% ; 流量减少到 20%

时,散热量减少 30% ;流量减小到 10%时,散热量减少 50%。说明

流量有大幅度减少时,散热量才有明显下降。比较曲线 1, 2, 3, 4 会

发现:流量减小相同的数值, 供、回水设计温差不同, 对散热量的影

响也不同。当流量减小 50%时,曲线 1, 2, 3, 4的散热量分别下降

10% , 18% , 25% , 33% ;当流量减小到 20%时, 散热量分别下降为

69% , 50% , 40%和 32% , 亦即散热量分别减小了 31% , 50% , 60%

和 68%。说明供、回水设计温差愈小,亦即设计流量愈大时,流量

的变化对散热量的影响愈小;反之亦然。

图 3.4 �0< G�< 160%时 Q�、G�

关系曲线图

分析图 3.4, 与设计流

量相比,在超流量的情况下,

散热器的散热量也相应增

加, 但供、回水设计温差不

同, 相应散热量增加的幅度

也不同。其影响规律与流量

不足时的现象十分类似: 设

计流量愈大, 其散热量随流

量增大而增加的幅度愈小;

设计流量愈小, 其散热量随

流量增大而增加的幅度愈

大。如流量增加至设计流量

的 160%时, 曲线 1( 温差为

10℃)的散热量仅增加到设计值的 105% ;曲线 2(温差为 20℃)增

加到 110% ;曲线 4(温差 40℃)则增加为 125%。同一文献还给出

曲线 1(温差 10℃)在流量增加到设计值的 300%时, 散热量也只
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增加 110%。

通过上述分析,可以进一步了解散热器的散热特性:当系统供

水温度一定,散热器的散热量将随流量的增加而增加。这是因为散

热器回水温度的提高进而提高了散热器平均温度 t p 的结果。但是

散热器平均温度 tp 的提高是有限度的, 即不能超过供水温度 tg , t p

≤t g。当流量 G无穷大时, 可视散热器的回水温度 th = t g ,此时 t p =

t g。因此随着流量的增加, 散热量亦趋于由 tg 决定的某一最大极限

值。从公式( 3.30)也可看出, q的增加不如 g 的增加快,因此随着

流量的增加, 有效系数 εn 将减少, 这就意味着在散热器中单位流

量热当量所能传递的热量在减少。亦即在大流量下, 散热器的散热

能力接近饱和,散热能力变差。综观图 3.3和图 3.4,在设计供、回

水温度差小于 30℃的情况下, 当流量变化在设计流量的±20%

(即从 80%至 120% )时,散热量的变化在设计值的±10%范围内。

了解散热器的上述热特性,对进一步研究供热系统的热力工

况与水力工况之间的关系至关重要,而且也是掌握供热系统初调

节与运行调节的基础。

第二节 热力工况的分析计算

我国目前的设计规范规定:一般民用住宅的供暖设计室温 t n′

= 18℃。在实际运行时, 考虑到资金、燃料的不足, 室温能达到

16℃以上,即认为满足设计要求。供热的主要目的, 是创造一个适

合人们正常生活、工作和生产的室内温度环境, 因此, 室温的高低

是衡量供热效果和进行热力工况分析计算的最重要参数。

一、水力工况对热力工况水平失调的影响

在散热器的散热量与建筑物对室外的耗热量达到热平衡的状

态下,可有如下计算公式:
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Q = qv ( t n - tw ) ( 3.32)

式中 Q——建筑物的耗热量( W) ;

 tw——室外温度(℃) ;

 qv——建筑物在室内外温差为 1℃时的热耗失量( W /℃)。

将( 3.31)式与( 3.32)式联立可得到计算室内温度的公式:

tn =
(εnWs t g / qv) + tw

(εnWs / qv ) + 1
( 3. 33)

式 ( 3.33)反映了在供水温度 t g、室外温度 tw 一定的情况下, 建筑

物室温 t n 与系统水流量 G( Ws)的关系。

表 3.1、图 3.5、图 3.6反映了上述关系。该图、表虽然是针对

北京地区住宅建筑的情况,但其规律具有普遍性。分析计算的基本

条件是:室外设计温度 tw = - 9℃, 选用铸铁 813 型四柱散热器,平

均每 1m
2 供暖建筑面积安装 0.5 片散热器, 此时单位供暖建筑面

积的概算热指标为 52.3W / m
2
( 45kcal/ m

2
h) , 亦即单位供暖建筑

面积室内外温差为 1℃时的热耗失量 qv 为 1.94W / ( m
2·℃)

( 1.67kcal/ m
2
h℃)。在供水温度 t g = 75℃时, 对于单位供暖建筑面

积而言,不同水流量其热用户的平均室温不同。

图 3.5 热力工况系统图

对于图 3.5 所示的供热系统,共有 5个热用户, 以热源而言,

由远至近,热用户的编号顺序为 1, 2, 3, 4, 5。现在考察室外温度为

设计外温(即 tw = tw′= - 9℃)时的情况:当各热用户的单位供暖建

筑面积水流量等于设计水流量时,即 g = g′= 2. 25kg/ ( m
2
·h )时,
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各用户的平均室温皆为设计室温,即 tn= t n′= 18℃。此时系统供水

温度 t g = 75℃,回水温度 t h = 55℃,供、回水温差Δt= 20℃。在同样

图 3.6 流量与室温关系曲线

( tw= tw′= - 9℃)

的供水温度下, 比较各热用

户出现水力失调时的情形:

热用户 4, 5 的水流量分别为

3.2kg/ ( m
2·h ) , 5. 4kg/ ( m

2

·h )时, 其平均室温分别为

19.9℃和 20.2℃。当热用户

1, 2, 3 的 水 流量 分 别 为

0.35k g/ ( m
2 · h ) , 0. 7kg/

( m
2
·h )和 1.6kg/ ( m

2
·h )

时, 其 平 均 室 温 分 别 为

4.4℃, 11.3℃和 17.5℃。

不难看出, 水流量等于

设计流量时, 平均室温即为

设计室温;水流量大于设计

水流量时, 室温也将高于设

计室温,流量愈大室温愈高,

但随着流量的增加,室温的增加比较缓慢;水流量小于设计水流量

时, 平均室温低于设计室温, 而且流量愈少, 平均室温下降的幅度

愈大。也就是说,当水力失调度 xm 1 时,平均室温的增长缓慢;当

水力失调度 xn 1时, 平均室温的减少幅度明显增加。

当室外温度 tw > tw′时,水力失调对热力工况的影响也有类似

情形。根据公式( 3.30)可知, 当 tw = t n′= 18℃时, Q�n= 0, 即散热器

的散热量 q= 0,亦即εn= 0, 由( 3.33)式可得 t n= 18℃。这说明在 tw

= 18℃时, 水流量的大小不影响室温的变化, 由此可绘制出图 3.7

表示的在不同室外温度下,流量与室温的关系曲线。图 3.7说明,

供热系统在相同的水力失调工况下(表 3.1所示) ,室外温度愈低,
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热力工况失调愈大, 即对室温的影响愈严重, 当室外温度 tw = tw′

时, 影响达到最大;随着室外温度的逐渐提高, 热力工况的失调也

逐渐减小, 即对室温的影响逐渐减弱。当室外温度 tw = t n′时,热力

工况的失调消除,对室温不再有影响。我国规定 tw = + 5℃为供热

的起、停外温, 由图 3.7 看出, 此时水力工况的失调对热力工况的

影响不可忽视。

图 3.7 失调时流量与室温关系曲线

在通常的供热系统中,由于种种原因, 水力工况的水平失调难

以避免。经过多年的现场测试, 我国供热系统水力工况水平失调的

情况大致为:近端热用户水流量是设计流量的 2—3 倍,即失调度

x = 2- 3;远端热用户水流量是设计流量的 0.2—0.5 倍, 即失调

度 x = 0. 2- 0. 5。中端热用户水流量大体接近设计流量。在这种情

况下, 近端热用户平均室温在 20℃左右甚至更高。远端热用户平

均室温常常在 10℃左右甚至更低。从这里可以明显地了解到:供

热系统各热用户室温的不均匀性即热力工况的水平失调主要是由

系统的热用户流量分配不均衡即水力工况的水平失调引起的。当

近端热用户室温达 20℃以上, 甚至热得开窗户时, 其热用户流量
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一般要超过设计流量的 2—3 倍以上;当末端热用户室温连 10℃

都不到时,其水流量一般不会超过设计流量的 0.5倍。

二、水力工况对热力工况垂直失调的影响

在同一建筑物内, 不同楼层房间室温的不均匀性称为系统热

力工况的垂直失调。不同楼层各房间室温 t n 仍由式( 3.33)进行计

算。对于单管上分式供暖系统(目前采用最为广泛) , 同一立管的水

流量相等,供水温度则随楼层的不同而不同。一般上一层散热器的

回水温度即为下一层散热器的供水温度。今以某地区一供热系统

为例,说明系统流量对热力工况垂直失调的影响。该地区室外供暖

设计温度 tw′= - 18℃, 用户单位供热建筑面积的设计流量为

4.2kg/ ( m
2·h )。表 3.2 给出了五层建筑物在不同水力失调度下

室温的变化影响。

从表中看出:在设计外温 - 18℃, 设计供、回水温度 60/ 45℃,

水力工况不存在失调时,热力工况也不存在垂直失调, 建筑物各层

室温均达设计室温 18℃。当室外气温 tw = - 4. 1℃(当地供暖期平

均气温) , 各用户单位供热面积流量均为 3. 7kg/ ( m
2
·h) , 即水力

失调度 x = 0. 89,供、回水温度为 47. 0/ 36. 6℃时, 各楼层室温也均

达 18℃,无热力工况垂直失调。在同一室外气温( tw = - 4. 1℃)下,

当各用户流量存在水力失调时,各楼层的室温将各不相同, 出现明

显的热力工况垂直失调。失调的规律是:在系统的近端用户, 流量

愈大, 上层室温愈低, 下层室温愈高;系统末端用户, 流量愈小, 上

层室温愈高, 下层室温愈低。当近端用户水力失调度 x = 2. 3时,

五层 至 一 层室 温 分 别为 17.6℃, 18.1℃, 18.8℃, 19.4℃和

20.1℃,最高层最低层的室温偏差为 2.5℃。远端用户水力失调度

x = 0. 26 时, 五层至一层室温分别为 15.9℃, 14.0℃, 12.3℃,

10.7℃和 9.1℃, 最高层与最低层的室温偏差为 6.8℃。这说明:流

量愈大,上下层室温偏差愈小;流量愈小,上下层室温偏差愈大。
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还应注意,当室外气温 tw = - 4.1℃时, 保证热力工况不发生

垂直失调的条件并不是水力失调度 x = 1. 0,而是 x = 0. 89。当室

外温度变化时, 保证热力工况不出现垂直失调的水力失调度也随

之变化;室外温度愈高, 水力失调度愈小。总之, 对应于某一室外温

度,存在着唯一最佳水力失调度值, 以保证系统热力工况在垂直方

向上的稳定。当然相应的还要调整供水温度, 上述热力工况稳定条

件才能实现。

室内单管系统热力工况垂直失调的上述现象, 也是由散热器

的热力特性决定的。流量越大,散热器表面平均温度差别愈小, 所

以室温偏差也愈小;流量愈小, 散热器表面平均温度偏差愈大, 因

此室温偏差也愈大。这样,为保证不发生严重的垂直热力失调, 通

常不希望流量过小。

对于室内双管供暖系统, 也存在类似的热力工况垂直失调问

题。有关热力工况的垂直失调论述,详见本章第 5节。

第三节 大流量运行的利弊

供热系统因水力失调即流量分配的不均匀性会引起用户水平

方向和垂直方向的室温偏差,我们称之为供热系统的热力失调。热

用户实际室温与其实际平均室温的偏差, 反映了供热系统热力工

况的失调程度。若用实际室温与实际平均室温的比值定义热力工

况的失调度 x ri,则有:

x r i = t ni/ t np ( 3.34)

当 x ri= 1,表示供热系统热力工况稳定,热用户的实际室温即为实

际平均室温, 各用户室温均匀一致。当 x r i> 1, 表示热用户实际室

温超过实际平均室温。当 x ri< 1, 表示热用户实际室温低于实际平

均室温,供热系统存在冷热不均现象。

追求热力工况稳定, 既不发生水平失调 (各热用户间或立管

·321·



 

·421·



 

·521·



间 )也不出现垂直失调 (同一立管间 ) , 使各供暖房间室温均匀一

致,这是供热系统重要的控制目标之一。但是由于设计、施工安装

和运行等多种原因,目前我国供热系统普遍存在冷热不均现象。如

何消除供热系统的热力工况水平失调和垂直失调, 一直成为人们

十分关注的课题。

为了提高供热效果,克服热力工况失调现象, 目前国内常采用

“大流量、小温差”的运行方式;即靠换大水泵、增加水泵并联台数

或增设加压泵等方式提高系统循环流量, 有时系统实际运行流量

甚至比设计流量高达好几倍。这种“大流量”的运行方式, 是我国供

热系统运行人员从多年的实际经验中总结出来的。它在一定程度

上能够缓解热力工况的失调,因此得到了广泛应用。但它有很大的

局限性。下面将对其利弊作进一步分析。

表 3.3、图 3.8说明了在大流量的运行方式下,系统热力工况

的变化情况。表 3.3 和图 3.8 是以表 3.1 和图 3.6 为基本工况进

行的变动工况。在基本工况下, 热用户 1—5 的总循环流量为

11.25kg/ h , 此时各用户单位供暖面积的平均水流量为 2. 25

k g/ ( m
2
·h ) , 即系统总循环流量恰好等于设计总流量。若供水温

度不变,即 tg = 75℃,观察流量增加的倍数不同时热用户室温的变

化:当总流量增加到 G= 15. 75kg/ h 时,即水力失调度 x = 1. 4, 用

户单位面积平均流量为 3.15kg/ ( m
2
·h)时, 1、2用户的平均室温

由 4.4℃和 11.3℃分别提高到 8.5℃和 13.6℃, 即分别增加了

4.1℃和 2.3℃。而 4, 5 用户只由原来的 19.9℃, 20.2℃提高到

20.0℃和 20.7℃,仅增加了 0.1℃和 0.5℃。比较 1、5用户,室温

的最大偏差由原来的 15.8℃下降为 12.2℃。若用热力工况失调度

x r i衡量,对于 1用户, x r1由 0.3改进到 0.53, 而对于 5 用户, x r5只

由 1.37 改进到 1.28。当系统流量提高到基本工况的 6.25 倍(系

统总流量 70.3kg/ h ) , 即单位面积平均流量为 14.1kg/ ( m
2
·h )

时, 1、5用户室温之间的最大偏差下降为 6.0℃。这就是说, 系统流
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量愈大,末端用户室温提高的愈多, 近、末端用户室温偏差愈小, 水

力失调对热力失调的影响愈小, 因而愈有利于热力工况水平失调

的消除。这是因为:系统流量增加,末端用户流量愈接近设计流量,

散热器散热愈充分;而近端热用户流量超过设计流量愈多, 散热器

散热能力愈接近饱和。供热系统大流量运行方式, 是靠提高末端用

户散热器的散热能力, 抑制近端用户散热器散热能力的办法来达

到消除系统热力工况水平失调的目的。

图 3.8 大流量运行下的热力工况

1—用户平均流量 g = 3. 15kg/ ( m 2· h) ( t g = 75℃ ) , 2—用户平均流量 g = 14. 1kg/

( m 2·h) ( tg = 75℃ ) , 3—用户平均流量 g = 14. 1kg/ ( m 2·h) ( tg = 66. 6℃ ) , 4—用户

平均流量 g = 6. 0kg/ ( m 2·h) ( tg = 92℃ )

但是, 大流量运行方式, 并没有从根本上消除系统的水力失

调,即各热用户流量分配不均的问题并未解决。在这种情况下, 系

统运行存在以下一些缺点:

1. 大流量必然需要大水泵。供热系统运行流量愈大,热用户

平均室温愈趋于均匀,热力工况的水平失调愈能得到消除。参看表

3.3, 在基本工况下,如果系统不存在水力工况失调现象, 则各热用

户平均室温皆为 18℃, 此时系统总供热量为 262W ( 225k cal/ h )。
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若热源锅炉的装机容量不变, 全靠增大系统循环流量来改善热力

工况,则循环流量愈大, 末端用户平均室温提高愈多;与此同时, 系

统供水温度下降愈多, 回水温度提高愈多。当总循环流量为

70.3k g/ h (单位供暖建筑面积平均流量为 14.1kg/ ( m
2·h) )时,

1—5 用户的平均室温分别为 15.7℃, 17.2℃, 18.5℃, 18.9℃和

19.0℃, 即系统各用户的总平均室温达 17.9℃。此时系统供水温

度 tg = 66. 6℃, 回水温度 th = 63. 4℃, 系统总供热量为 Q= 261W

( 224k cal/ h)。热力工况已相当接近设计工况。若系统循环流量继

续增大, 达到某一数值, 则各用户平均室温都将能达到设计室温

18℃。此时系统总供热量应为设计值 262W。因此, 无限制地增加

循环流量,从理论上讲完全可以消除系统的热力工况失调。但是,

循环流量的增加,必然要相应地配置大功率循环水泵(或增加水泵

并联台数)。由于流量与水泵轴功率成三次方关系,流量的增加, 将

带来电能的更大消耗。一般 3.0 万平方米左右建筑面积的供热系

统,其循环水泵的电功率在 15—30kW 之间, 若系统循环水流量提

高 1.4倍, 水泵电功率提高 2.74倍, 达 41—82kW。此时若再提高

循环水量, 无论设备初投资还是运行耗电费用都嫌太高, 难以承

受。如果单靠增 加系统循环流量, 将末端用户室温提高到设计室

温,那么系统循环流量将会增加的更多, 循环水泵将要求选择的更

大,甚至形成很不合理的状况。

系统循环流量的增加,不但受限于管道直径和水泵的轴功率,

而且决定于水泵输送能效。通常水泵输送能效由水输送系数衡量。

水输送系数的定义为:循环水泵单位电耗 ( 1kW·h )所能输送出

的热媒供热量。我国建设部 1986年批准颁布的《民用建筑节能设

计标准(采暖居住建筑部分)》中规定的控制指标为:设计选用的水

泵水输送系数 WT F 应大于、等于设计计算条件下 (供、回水设计

温度为 95/ 70℃)的理论水输送系数( WT F ) th的 0.6倍, 即

W TF ≥ 0. 6( W TF ) t h ( 3. 35)
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式中设计水输送系数 W TF 按下式计算:

W T F = ∑Q/ N q ( 3. 36)

式中 ∑Q ——全日设计供热量( kW·h/ d ) , 按下式计算:

∑Q = 24qnA ( 3. 37)

式中 qn——采暖热指标( kW / m
2
) ;

 A——采暖建筑面积( m
2
)

 N q——全日水泵输送热媒的设计耗电量 ( kW·h / d) , N q

按下式计算:

N q = 24N ( 3.38)

式中 N——水泵铭牌轴功率( kW )

设计条件下的理论水输送系数( WT F ) t h按下式计算:

( W TF ) t h =
7450

14 + a∑L
( 3. 39)

式中 ∑L ——供热系统主干线供回水管总长度( m ) ;

 a—— 局 部 阻 力 当 量 长 度 百 分 数 与 沿 程 比 压 降

R( mmH 2 O/ m )的乘积, 其取值如下:

∑L ≤ 500m

500m < ∑L < 1000m

∑L ≥ 1000m

  

a = 0. 0115

a = 0. 0092

a = 0. 0069

  0.6( W T F) th可按表 3.4查取:

表 3.4 0.6( WTF) th计算

∑L ( m) 200 �400 �600 �800 *1000 X1200 o1400 �1600 �

0 �. 6( WT F ) th 274 �240 �229 �209 *200 A195 X189 o179 �

∑L ( m) 1800 �2000 �2200 *2400 A2600 X2800 o3000 �

0 �. 6( WT F ) th 169 �161 �153 �146 *140 A134 X129 o
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  按上述标准考虑,一个约 9.0万平方米的供热系统, 其循环水

泵轴功率不得超过 32.1k W, 配用电机功率为 40kW , 相应扬程为

36m ,流量为 270t / h。考察国内目前供热系统的实际情况,大多数

超过了这一标准。因此,从提高供热系统运行水平出发, 依靠增加

循环流量,改善供热效果的方法是不可取的。

2. 大流量必然造成大热源。在循环流量增加受限的情况下,

往往不足以消除用户冷热不均的现象。这时,提高系统供水温度,

也可达到提高末端用户平均室温进而改善供热效果的目的。但应

该指出, 提高系统供水温度与提高系统循环水量的作用有明显的

不同。在锅炉燃烧正常情况下,适当提高系统循环水量, 系统总供

热量不会有明显变化 (考虑到水力失调、流速增加、炉膛温度降低

等因素, 严格讲, 会有一些变化) , 亦即系统各用户总平均室温一

定, 主要作用是缩小了各用户的室温偏差, 在各用户间起到了均

匀、调剂室温的功能。提高系统供水温度, 主要作用是普遍提高各

用户的室温,亦即提高系统的总平均室温。因而相应提高了系统总

供热量。应该指出:由于散热器的散热特性,供水温度的提高, 非但

不能均匀各用户室温,而且还会使各用户室温温差进一步拉大, 系

统供热量进一步增加。图 3.9 说明了这一情况,其中( a )表示既提

高循环流量又提高供水温度的情况, ( b)表示只提高循环流量的情

况。参照表 3.3, ( a )、( b) 分别表示单位面积流量 g = 14. 1kg/

( m
2·h)时系统的两种不同工况。如前所述, 工况( b) , 在外温为设

计外温, 即 tw = - 9℃时, 1、5 用户的平均室温分别为 15.7℃和

19.0℃, 温差 3.3℃, 系统各用户平均室温 tnp = 17. 9℃,已相当接

近设计值。其特点是末端用户室温升高,近端用户室温下降, 共同

趋于设计室温。( a )工况是在( b)工况的基础上将系统供水温度由

66.6℃提高到 75℃。其结果是各用户室温普遍提高,当末端用户 1

的室温达设计室温 18℃时,近端用户 5 的室温为 24℃,系统各用

户平均室温上升为 t np = 21. 5℃,即超过了设计室温。此时系统总
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图 3.9 提高循环流量、供水温度的不同作用( g = 14. 1kg/ ( m 2·h) ) a

( a ) 提高循环流量、供水温度的室温曲线

( b) 提高循环流量的室温曲线

供热量 Q= 294. 4W ( 253.1kcal/ h ) , 比设计供热量 Q′= 262W 增

加了 12.5%。这说明单靠提高供水温度来改善供热效果, 其前提

必须增大热源的锅炉容量。

表 3.3 还指出,为了将末端用户室温提高到设计室温, 系统循

环流量增加的愈多,供水温度提高的幅度愈小, 与此相应的是系统

供热量增加愈小即锅炉容量增加愈小;相反, 如果系统循环流量增

加愈小,则供水温度提高的幅度愈大, 系统供热量和锅炉容量也增

加愈多。当系统循环流量为 30kg/ h (单位面积流量 6. 0kg/ ( m
2·

h ) , 水力失调度 x = 2. 67)时, 要想把末端用户 ( 1 用户)室温提高

到 18℃, 供水温度必须提高到 92℃。此时系统供热量为 Q= 338. 4

W ( 291kcal/ h ) , 比设计值增大了 29.3% , 亦即锅炉容量需增大近

三分之一。

从我国目前的实际情况来看, 采取的技术措施多数是既提高

循环流量又提高供水温度,因此大流量的运行方式, 必然是装备大
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水泵、大锅炉的供热系统。

3. 大流量必然带来大能耗。大流量运行方式, 将引起能耗的

增加,可从下列几方面加以说明:

( 1) 抑制锅炉的热容量。考察表 3.1和表 3.2, 在供热系统运

行流量和供水温度皆相同的情况下,水力工况存在失调时其系统

回水温度将高于水力工况稳定(各用户水力失调度 x 均为 1)时的

系统回水温度。对于北京地区, 当外温 tw = tw′= - 9℃,供水温度

t g = t g′= 75℃,在水力工况稳定时, 系统回水温度 t h = t h′= 55℃。而

在出现水力工况失调时, 系统回水温度上升, 为 t h = 57. 5℃, 即提

高了 2.5℃。系统的总供热量由设计供热量 262W ( 225kcal/ h )下

降为 230W ( 197.8kcal/ h ) , 即系统总散热量减少了 12.5%。这一

现象是由散热器的散热特性和系统水流量分配不均引起的。在末

端用户由于流量不足,影响了散热器散热能力的发挥。从热源处观

察, 产生的信息是系统回水温度升高, 锅炉热容量不足,进而误认

为锅炉产品质量问题。在相当多数的情况下, 实际上锅炉热容量是

够的,主要是热源提供的供热量系统(通过用户散热器)散不出去,

致使回水温度提高。在系统存在冷热不均现象时, 首先应进行初调

节即流量均匀调节(见下一章) ,然后再考察锅炉热容量的大小。但

在实际运行中,往往动辄加大锅炉容量, 降低了供热系统能效。

上述分析是在设计外温下进行的, 此时对锅炉热容量的抑制

量最大。随着室外温度的提高或系统循环流量的增大(改善了热力

工况) , 散热器对锅炉热容量的抑制逐渐减小。但是在不进行流量

均匀调节和系统循环流量不能随意加大的情况下, 系统水力失调

是不可避免的。在这种情况下, 热源实际供热量将比设计供热量减

少 5—10% ,显然供热系统的能效降低了。

( 2) 提高了耗电费用。按照《民用建筑节能设计标准》规定, 供

热系统中循环水泵的电功率一般控制在单位供热建筑面积为

0.35—0.45W / m
2 范围内。而在大流量的运行方式下, 我国目前系
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统循环水泵的实际电功率在 0.5—0.6W/ m
2
之间, 有的甚至高达

0.6—0.9W/ m
2。若以 0.45W / m

2 为标准, 在较好的情况下, 系统

循环水泵的耗电量增加( 11—33) % ,有的甚至增加 100%。若考虑

锅炉热容量的额外增加, 由鼓、引风机、除渣机和炉排电机等辅助

设备所消耗的电能,则供热系统的实际耗电费用还会进一步增加。

( 3) 增加了供热量的浪费。在供热系统热力工况失调的情况

下, 近端用户室温超过设计室温,是一项热量浪费;末端用户室温

未达到设计室温,由辅助热源供热(如烧火炉) , 也是一项热量的浪

费。当采用提高系统供水温度的措施时, 系统各用户总平均室温高

出设计室温的那部分供热量也属浪费之列。

在供暖季,由系统热力工况失调引起的供热量的浪费值可用

度日法进行计算:

q�=

0. 024∑
j

i= 1

( Qi - Q1 8 )

j Q1 8
( 3. 40)

式中 q�——在供暖季中, 供热量浪费值占设计供热量的百分比

( 100% ) ;

 Qi——热用户 i在供暖季中单位建筑面积的总耗热量

( kW·h/ m
2 ) ;

 Q1 8——对应于设计室温 18℃下供暖季用户总散热量

( kW·h/ m
2 ) ;

 j——供热系统的热用户数。

Qi, Q18的计算可参见第一章的有关公式。表 3.2 给出了各种

工况下供热量的浪费值。在设计循环流量下 ( 系统总流量

11.25kg/ h) , 当热力工况存在失调时, 总供热量的浪费值为

31.9% ;当末端用户不采取辅助热源时(降低供热标准) , 总供热量

浪费值为 6.3%。在系统循环流量为 30.0kg / h(单位建筑面积流量

6kg/ ( m
2
·h ) ) , 供水温度为 92℃时(末端用户室温达 18℃) ,系统
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总供热量的浪费值达 61%。总之,系统循环流量愈大, 供热量浪费

愈小(电耗浪费愈大) ;系统供水温度愈高, 供热量浪费愈大。

( 4) 阻碍了连续供热运行方式的推广。根据北京市房管局实

测结果: 连续供热比间歇供热锅炉效率提高 10% , 煤耗节约

23.2% ,很显然, 连续供热有明显优越性。但至今许多地方难以推

广,不少运行人员仍延用间歇运行方式, 习惯于烧尖子火。锅炉房

一天的运行方式大体为:多台锅炉同时挑火, 使系统供水温度迅速

升温达到要求值,然后锅炉压火。平均锅炉燃烧 8—16小时, 循环

水泵运转 10—18小时。

这种落后的运行方式何以有如此强的生命力? 先进的连续供

热方式又为何难以推广? 究其原因,除习惯势力外, 大流量运行方

式是其基本因素。由于大流量运行造成锅炉装机容量过大, 此时如

采用连续运行,势必造成供水温度过高, 系统供热量大于用户需热

量(特别在外温高于设计外温时) ,引起不必要的浪费。在这种情况

下,锅炉间歇运行、烧尖子火就成了目前不合理状态下“合理”的运

行方式了。

综合上述几种原因,供热系统的供热量在通常情况下, 约浪费

35%左右。这样,单位锅炉热容量目前只能供 0.5—0.7 万平方米

供热面积就容易理解了 (理论上讲, 单位锅炉热容量应供 1.0—

1.5万 m
2 )。若考虑到保温脱落、管沟泡水、系统非正常补水等因

素,供热系统能效进一步降低,单位锅炉热容量有时只能供 0.3—

0.5万平方米。

4. 大流量必然增大设备投资。大流量运行造成大水泵、大锅

炉;有时还要加粗系统管线, 配置增压泵,所有这些技术措施, 无疑

会增加设备投资,因而并不经济。

5. 大流量必然降低系统的可调性。有关分析见第四章第二

节。

通过以上分析,可以得出结论:大流量运行是一种落后的运行
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方式,应该逐渐摒弃。供热系统热力失调的根本原因是水力失调即

流量分配不均所致。因此, 消除系统热力失调最有效最经济的方法

应进行系统的流量均匀调节即初调节。有关流量均匀调节即初调

节详见第四章。

第四节 集中运行调节

供热系统中水力工况对热力工况的稳定有重要影响。因此, 实

现热力工况稳定的前提必须进行流量的均匀调节即初调节, 亦即

使供热系统各用户流量实现理想调配。但需要指出:系统各用户流

量按热负荷大小实现均匀调配后, 其作用是使系统各用户平均室

温达到一致, 但还不能保证用户室温在整个供暖期都满足设计室

温( 18℃)的要求。从公式( 3.33)可知:用户室温的高低不但与流量

( W s)有关, 而且与室外温度 tw、建筑物热负荷 qv、系统供水温度 t g

有关;还与日照、风速等因素有关。在相同的流量下,室外温度、供

水温度愈高、日照量愈大, 用户室温愈高;反之亦然。这就是说, 用

户室温的高低,决定于在设计室温的条件下, 对用户的供热量是否

与用户的需热量(用户热负荷)相一致。若供热量大于需热量, 用户

室温超过设计室温;供热量小于需热量, 用户室温达不到设计室

温。因此,为使用户室温达到设计室温的要求, 还必须在整个供暖

期,随室外气温的变化, 随时进行供水温度、流量的调节, 以期实现

按需供热,这后一种调节称为供热系统的运行调节。

一、运行调节的基本公式

在供热系统稳定工况下,系统供热量、散热器散热量与建筑物

耗热量(热负荷)必须相等,即有公式( 3.41)、( 3.31)与( 3.32)的联

立

Qn = Ws( t g - th ) ( 3. 41)
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Qn = εnW s( tg - t n ) ( 3. 31)

Qn = qv ( t n - tw ) ( 3. 32)

若再与式( 3. 20)、( 3. 27)和( 3. 28)联立

εn =
1

0. 5 + u
1 + u

+
1

w n

( 3. 20)

w n = w n′Q�B / ( 1+ B )
n / W�s ( 3. 27)

w n′=
t g′- t h′
t p′- tn′

( 3. 28)

可导出运行调节的基本公式:

Q�n=
t g - tw

t n′- tw′+
0. 5( t g′+ t h′- 2t n′)

Q�
B / ( 1+ B)
n

+
0. 5+ u
1+ u

t g′- t h′
W�s

( 3. 42)

将

Q�n =
tn - tw

tn′- tw′

代入式( 3.42) ,并化简, 即得:

t g = t n +
1
2

( t g′+ t h′- 2tn′)
t n - tw

t n′- tw′

1 / ( 1 + B )

+
( 0. 5 + u) ( tg′- t h′)

( 1 + u) G�
×

t n - tw

t n′- tw′
( 3. 43)

将( 3.43)式代入下式

t h = t g - Qn / W s = tg - Q�n / W�s

即得:

t h = tn +
1
2

( t g′+ t h′- 2t n′)
t n - tw

t n′- tw′

1 / ( 1+ B )

-
( 0. 5 + u) ( t g′- t h′)

( 1 + u) G�
t n - tw

t n′- tw′
( 3. 44)

公式( 3.43)、( 3.44)即为供热系统运行调节的基本公式。基本公式

表示:在按需供热的条件下, 用户室温要达到 t n 值, 供热系统供、

·631·



回水温度 t g、th ,流量 G及混合比 u 随室外气温 tw 的变化必须遵循

的关系。

运行调节追求的目标应使用户室温达到设计室温,因此, 公式

( 3.43)、( 3.44)中的 tn 常用 t n′代替。此时计算出的供、回水温度、流

量值即为使用户室温达到设计室温的运行参数。

将公式( 3.43)、( 3.44)相加, 可得:

t p =
tg + t h

2
= tn +

1
2

( t g′+ t h′- 2t n′)
t n - tw

t n′- tw′

1 / ( 1+ B )

( 3. 45)

式( 3.45)表明在一定的室外气温 tw 下, 用户室温 tn 只是系统供、

回水平均温度 tp 的函数,而与系统流量 G 值大小无关。换句话说,

系统在不同的运行流量下,皆可达到预期用户室温, 但其前提条件

必须是供、回水平均温度同为某一固定数值。由于供、回水平均温

度一定时,其供热量也一定, 因而系统流量愈大,供水温度愈低, 回

水温度愈高, 供、回水温差愈小;相反, 系统流量愈小, 供水温度愈

高,回水温度愈低, 供、回水温差愈大。了解供热系统的这一特点,

对于正确进行运行调节有特别重要的意义。

图 3.10 混水装置系统

1—混水装置 , 2—散热器

对于有混水装置 (如喷射

泵、混水泵 )的供热系统, 运行

调节的基本公式只给出了混水

装置之后的运行参数。混水装

置之前供热系统的供水温度

t 1g可通过混合比 u求出。

图 3.10 为混水装置示意

图, 当 G1g为混水装置之前热

网供水流量, Gh 为进入混水装置的回水流量, 根据定义有 u =

Gh / G1g。由热平衡可知,在混水装置中, 热网供水流量 G1g放出的热

量,应等于进入混水装置中回水流量 Gh 吸收的热量,即

·731·



cG1g ( t 1g - t 2g ) = cGh ( t 2g - t 2 h )

则有:

u = Gh / G1g =
t 1g - t 2g

t2 g - t 2h

或

t 1g = t 2g + u ( t 2g - t 2h ) ( 3. 46)

式中 t 1g——热网供水温度(℃) ;

 t 2g , t 2h——混水装置后供、回水温度(℃) ;

 c——热水比热。

式( 3.46)中的 t 2g , t 2h即为式 ( 3.43) , ( 3.44)中的供、回水温度

t g , t h。在系统运行过程中, 混合比 u 值不变, 可由混水装置前后设

计供、回水温度求出

u =
t 1g′- t 2g′
t 2g′- t 2h′

( 3. 47)

已知 t 2g , t 2h及 u,即可由式( 3.46)求出混水装置之前热网的供水温

度 t 1g。

在供热系统无混水装置时,即 u = 0的情况下, 运行调节的基

本公式简化为:

 t g = t n+
1
2

( t g′+ th′- 2tn′)
t n - tw

t n′- tw′

1/ ( 1+ B )

+
t g′- t h′

2G�
tn - tw

tn′- tw′
( 3. 48)

 t h = t n+
1
2

( t g′+ t h′- 2t n′)
t n - tw

t n′- tw′

1/ ( 1 + B )

-
t g′- t h′

2G�
t n - tw

t n′- tw′
( 3. 49)

若采用暖风机并利用再循环空气供暖,则由实验得知, 当循环

风量始终维持设计风量,可近似认为暖风机的传热系数为常数, 即

K = K′, 此时式( 3.48)、( 3.49)中的传热指数可视为 B= 0,进而得

到暖风机再循环空气供暖的运行调节基本公式:

t g = t n+
1
2

( t g′+ th′- 2tn′)
t n - tw

t n′- tw′
+

t g′- th′
2G�

t n - tw

t n′- tw′
( 3. 50)

t h = t n+
1
2

( t g′+ t h′- 2t n′)
t n - tw

t n′- tw′
-

t g′- t h′
2G�

t n - tw

t n′- tw′
( 3. 51)
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二、集中调节

为实现按需供热,随室外气温的变化, 在热源处进行供热系统

供、回水温度、循环流量的调节称为集中运行调节。

1. 质调节

在运行期间,供热系统循环流量始终保持设计值不变, 即 G=

G′,或 G�= 1, 只调节系统供、回水温度 t g , t h , 称为质调节。调节公式

由式( 3.52) ,式( 3.53)确定:

 t g = t n+
1
2

( t g′+ th′- 2tn′)
t n - tw

t n′- tw′

1/ ( 1+ B )

+
t g′- t h′

2
tn - tw

tn′- tw′
( 3. 52)

 t h = t n+
1
2

( t g′+ t h′- 2t n′)
t n - tw

t n′- tw′

1/ ( 1 + B )

-
t g′- t h′

2
t n - tw

t n′- tw′
( 3. 53)

例题 3.1 哈尔滨市供暖室外计算温度 tw′= - 26℃。设某建

筑物要求室内温度 t n= 18℃, 采用四柱型散热器, B= 0. 35。试绘

制在下列给定条件下的质调节水温曲线。

( 1) 设计供、回水温度 t g′= 95℃, t h′= 70℃;

( 2) 采用混水装置, 混水装置前热网设计供水温度 t 1g′=

130℃, 设计回水温度 t 1h′= t 2 h′= 70℃, 混水装置后热用户设计供水

温度 t 2g′= 95℃。

解 ( 1) 将已知数值代入式( 3.52) , ( 3.53) ,得下式

t g = 18 + 64. 5
18 - tw

44

0 . 74

+ 12. 5
18 - tw

44

th = 18 + 64. 5
18 - tw

44

0. 74

- 12. 5
18 - tw

44

给定不同的室外温度 tw , 即可计算出对应的供、回水温度 t g、t h。

( 2) 根据已知条件, 可知混合比

u = ( 130 - 95) / ( 95 - 70) = 1. 4

由式( 3.46)则有

t 1g = tg + 1. 4× ( tg - t h )
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式中 t g、th 为( 1)中求出的结果。

将各个不同的室外温度( + 5℃≥tw≥- 26℃)值代入以上各

式, 便可求得在不同室外温度下的供热系统供、回水温度, 见表

3.5, 图 3.11为相应的供、回水温度调节曲线。

表 3.5 质调节时热水网路的供、回水温度

室外温度 tw (℃) - 26 Y- 23 Y- 20 p- 15 �- 10 �- 5 �0 �+ 5 �

95 D/ 70℃

四柱型散热器

130 �/ 95/ 70℃

四柱型散热器

130 [/ 70℃

暖 风 机

tg 95 +90 �. 9 86 �. 7 79 *. 5 72 A. 1 64 X. 4 56 o. 4 47 o. 9

th 70 +67 �. 6 65 �. 1 60 *. 8 56 A. 2 51 X. 4 46 o. 2 40 o. 5

t1 6g 130 +123 �. 5 116 �. 9 105 *. 8 94 A. 4 82 X. 7 70 o. 7 58 o. 2

tg 95 +90 �. 9 86 �. 7 79 *. 5 72 A. 1 64 X. 4 56 o. 4 47 o. 9

th 70 +67 �. 6 65 �. 1 60 *. 8 56 A. 2 51 X. 4 46 o. 2 40 o. 5

tg 130 +122 �. 4 114 �. 7 102 *. 0 89 A. 3 76 X. 6 63 o. 8 51 o. 1

th 70 +66 �. 5 62 �. 9 57 *. 0 51 A. 1 45 X. 2 39 o. 3 33 o. 4

  如将 G�= 1 的条件代入式( 3.50)和 ( 3.51) , 即可得到暖风机

热水供热系统的质调节的供、回水温度计算公式。

t g = t n + ( t g′- t n′)
t n - tw

t n′- tw′
( 3. 54)

th = t n + ( t h′- t n′)
t n - tw

t n′- tw′
( 3. 55)

  例题 3.2 哈尔滨市某工厂采用暖风机热水供热系统, 其设

计供、回水温度为 130/ 70℃, 试绘制质调节水温曲线, 并与 130/

70℃采用散热器的高温水供热系统的质调节水温曲线作对比。

解 对采用暖风机的热水供热系统,根据已知条件, 其供、回

水温度计算公式为

t g = 18 + ( 130 - 18)
18 - tw

18 + 26
= 18 + 2. 545( 18 - tw )

·041·



图 3.11 热水供暖系统质调节水温曲线图

1—130/ 95/ 70℃的系统 , 网路供水温度曲线 ; 2—95/ 70℃的系统 , 网路供水温度曲

线 ; 130/ 95/ 70℃的系统 , 混水后进入用户的供水温度曲线 ; 3— 130/ 95/ 70℃和 95/

70℃的系统 , 网路回水温度曲线

t h = 18 + ( 70 - 18)
18 - tw

18 + 26
= 18 + 1. 182( 18 - tw )

  同理, 采用四柱型铸铁散热器, 对于 130/ 70℃的高温水供热

系统,其供、回水温度计算公式为

t g = 18 + 64. 5
18 - tw

44

0. 74

+ 30
18 - tw

44

t h = 18 + 64. 5
18 - tw

44

0. 74

- 30
18 - tw

44

  将不同的室外温度( + 5℃≥tw≤- 26℃)代入上式,即可求出

相应的供、回水温度,见表 3.5和表 3.6。水温调节曲线见图 3.12。
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图 3.12 质调节水温曲线

—— 130/ 70℃散热器热水供暖系统的质调节水温曲线 ; ---130/ 70℃暖风机热水供

暖系统的质调节水温曲线 ; -·-· -130/ 70℃散热器热水供暖系统分阶段改变流量

的质调节水温曲线

根据上述计算分析,供热系统集中质调节有如下规律:

( 1) 随着室外温度 tw 的升高,热网和热用户的供、回水温度随

之降低, 其温差也相应减小;而且对应的供、回水温差之比等于在

该室外温度下的相对应的供热量之比,亦即:

Q�=
Q
Q′

=
tn - tw

tn′- tw′
=

t 1g - t h

t 1g′- t h′
=

t g - t h

t g′- t h′
( 3. 56)

  ( 2) 由图 3.12 可见, 采用散热器的热水供热系统, 供、回水温

度调节曲线是一条向上凸起的曲线;而暖风机供热系统的供、回水
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温度调节曲线则是一条直线。因此, 在同一室外温度 tw 下, 采用散

热器的热水供热系统其供、回水温度都高于采用暖风机供热系统

的相应值,也就是说, 前者的供、回水平均温度总是高于后者。这是

因为暖风机的传热系数 K 值近似常数,不受水温变化的影响;而

散热器则随计算温差或供、回水平均温度的降低而减少。为了补偿

因水温下降 K 值减少的影响, 需要适当提高散热器的平均温度,

亦即提高供热系统的供、回水温度。

由此可见,当供热系统按散热器供热进行集中质调节时, 采用

暖风机供热的工厂,在非设计外温下, 将略有过热现象。

集中质调节只需在热源处调节供热系统供水温度,运行管理

简便。由于供热系统在运行期间循环水量保持不变, 因而水力工况

稳定。对于热电厂热水供热系统, 由于供水温度随室外温度提高而

降低,可以充分利用汽轮机的低压抽汽, 从而有利于提高热电厂的

经济性,节约燃料, 因此成为目前最广泛采用的一种调节方式。但

这种调节方式也存在明显不足:因循环流量始终保持最大值(设计

值) , 消耗电能较多。当供热系统存在多种类型热负荷时, 在室外温

度较高时,供水温度难以满足其它种类热负荷的要求。例如供热系

统连接有生活热水供应的热用户时, 因生活热水水温不能低于

60℃, 系统供水温度就不能低于 70℃, 此时集中质调节就难以适

应了。当供热系统连接有暖风机供热热用户时, 系统供水温度也不

能太低, 否则暖风机的送风温度偏低, 使人产生吹冷风的不舒适

感。在上述情况下,集中质调节应结合其它调节方式进行。

2. 量调节

供热系统在运行时供水温度始终保持设计值即 tg = tg′, 而只

改变循环流量,这种调节方式称为集中量调节。集中量调节中相对

循环流量 G�和回水温度 t h 按下式计算:
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G�=
0. 5( tg′- t h′)

t n - tw

tn′- tw′

t g - t n - 0. 5( t g′+ t h′- 2t n )
tn - tw

tn′- tw′

1/ ( 1+ B ) ( 3. 57)

t h = 2tn - tg′+ ( t g′+ t h′- 2t n )
tn - tw

tn′- tw′

1/ ( 1+ B )

( 3. 58)

  采用集中量调节,当室外温度升高时, 供热系统循环流量将迅

速减少,回水温度也将迅速下降。如仍以例题 3.1 为例,设计供、回

水温度为 95/ 70℃, 采用四柱型铸铁散热器, 进行集中量调节, 当

室外温度为 tw = + 5℃时, 其系统循环流量只有设计流量的

7.27% ,即 G�= 0. 0727,相应的回水温度为 t h = 24. 7℃。若为北京

地区,在完全相同的条件下, 其循环流量 G�= 0. 153, 相应回水温度

t h = 16. 1℃。若室外温度 tw = + 18℃, 由式( 3.58)可知回水温度 t h

< 0℃,这是不合理的。这是由于供水温度 tg = t g′= 95℃过高引起

的。因 tw = + 18℃,即 tw = tn , 此时供热量为零, 亦即系统供、回水

平均温度 t p = 18℃, 在供水温度为 95℃的情况下, 为满足平均水

温的这一条件,回水温度必然为负值。为使供热系统正常运行, 在

室外温度偏高时, 可适当降低供水温度, 亦即增大循环流量, 进而

避免回水温度过低的现象。

进行集中量调节,要求供热系统循环流量实现无级调节, 通常

应采用变速水泵。循环水泵的变速,可通过变频器、可控硅直流电

机和液压耦合等方式实现。

集中量调节最大的优点是节省电耗。存在的主要问题是循环

流量过小时,系统将发生严重的热力工况垂直失调;其次是变速水

泵的生产在我国还处于试制阶段,有待于积极研制和逐步推广。鉴

于上述特点,对于间接连接的供热系统, 一次热力网宜采用集中量

调节方式,这样就可以扬长避短, 充分发挥集中量调节的优势。

3. 分阶段变流量的质调节

这种调节的基本方法是:在供热系统的整个运行期间, 随室外
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温度的提高, 可分几个阶段减少循环流量,在同一调节阶段内, 循

环流量维持不变,实行集中质调节。这种调节方法是质调节和量调

节的结合, 分别吸收了两种调节方法的优点, 又克服了两者的不

足。适用于暂时还未推广变速水泵的中小型供热系统。

在供热规模较大的供热系统,一般可分三阶段改变循环流量:

G�= 100% , G�= 80%和 G�= 60% , 此时相应的循环水泵扬程分别为

H�p = 100% , 64%和 36% ; 而相应的循环水泵电耗减小到 N�=

100% , 51. 2%和 21.6%。分阶段变流量靠多台水泵的并联组合来

实现。

在供热规模较小的供热系统,一般分两个阶段改变循环流量:

G�= 100%和 G�= 75% ;相应的循环水泵扬程 H�p 和运行电耗 N�为

56%和 42%。变流量可用两台同型号水泵并联运行实现;也可按

循环流量值,选用两台不同规格的水泵单独运行;还可选用改变电

机绕组的两级变速水泵。

例题 3.3 哈尔滨市某工厂采用高温水供热系统,设计供、回

水温度为 t g′= 130℃, t h′= 70℃,安装四柱型散热器。现采用分阶段

变流量的质调节。循环流量分为 100% , 75%两个阶段。试绘制其

水温调节曲线图,并与质调节的水温调节曲线相比较。

解 当采用质调节时,供热系统的供、回水温度值列于表 3.6

内,水温调节曲线见图 3.12。在采用分阶段变流量质调节时, 将供

热期分为两个调节阶段:室外温度从- 15℃到- 26℃的阶段, 循环

流量采用设计流量 G�= 100% ;室外温度从+ 5℃到- 15℃为另一

阶段,循环流量为设计流量的 75% ,即 G�= 75%。

在- 15℃到- 26℃的调节阶段, 因 G�= 100% , 所以这阶段的

水温调节曲线全同质调节的水温调节曲线。在+ 5℃到- 15℃的调

节阶段,将 G�= 75%的数值代入基本调节公式, 即得:

t g = 18 + 82
18 - tw

44

0 . 74

+
0. 5× 60

0. 75
18 - tw

44
(℃)
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t h = 18 + 82
18 - tw

44

0. 74

-
0. 5× 60

0. 75
18 - tw

44
(℃)

表 3.6 不同调节方法的水温、流量调节参数

调节方法 室外温度 t w(℃ ) - 26 �- 23 }- 20 s- 15 i- 10 _- 5 ,0 �+ 5 �

质调节

G�= 1 �

分阶段改

变流量的

质调节

网路供水温度

t g (℃ )
130 �123 ?. 8 117 5. 5 106 +. 8 95 �. 8 84 �. 4 72 �. 6 60 �. 1

网路回水温度

t h(℃ )
70 �67 ?. 9 65 5. 7 61 +. 8 57 �. 6 53 �. 1 48 �. 0 42 �. 4

网路供水温度

t g (℃ )
130 �123 ?. 8 117 5. 5 114 +. 3 102 �. 1 89 �. 6 76 �. 7 63 �. 1

网路回水温度

t h(℃ )
70 �67 ?. 9 65 5. 7 54 +. 3 51 �. 2 47 �. 8 44 �. 0 39 �. 4

相对流量比 G� 1 ?. 0 0 �. 75

  将室外温度 tw 代入上式,其计算结果列于表 3.6,水温调节曲

线可见图 3.12。

从图 3.12 可见,在+ 5℃≥tw≥- 15℃的调节阶段内, 供水温

度高于质调节时的供水温度;回水温度低于质调节时的回水温度。

这是因为在同一室外温度下,不同循环流量时的供热量相等, 亦即

供、回水平均温度相等。因此,循环流量愈小, 供、回水温差愈大, 且

供水温度升高的数值等于回水温度降低的数值。

4. 间歇调节

在供热系统运行期间,只改变每天的供热时数, 不改变其它运

行参数,称为间歇调节。供热系统每天的供热小时数, 随室外温度

的升高而减少,可用下式计算:

n = 24
t n - tw

t n′- tw″
  ( h/ d) ( 3. 59)

式中 n——每天的供热小时数 ( h/ d) ;

 tw″——间歇供热时采用的供水温度相对应的室外温度 (在
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质调节水温调节曲线上与采用的供水温度对应的室外温度 )

(℃)。

必须指出:间歇调节与目前国内广泛实行的间歇供暖制度有

根本的不同。间歇供暖指的是在设计室外温度下, 每天也只供热若

干小时,因而必须使锅炉热容量及其它设备相应增加, 进而提高了

供热能耗。间歇调节指的是在设计室外温度下,实行每天 24 小时

连续供热,仅在室外温度升高时才减少供热小时数。间歇调节不额

外增加供热设备。

5. 水温调节曲线的修正

我国低温热水供热系统, 设计供、回水温度通常采用 95/

70℃, 集中运行调节中的水温调节曲线也以此设计条件为依据进

行绘制。但多年运行实践证明:若按上述水温调节曲线指导供热系

统运行, 则用户室温普遍过热;一般在设计室外温度下,供水温度

达到 70—80℃时, 用户室温即能达到设计室温 18℃的要求。这是

由于建筑物的设计热耗指标和散热器安装面积均大于实际需要而

引起的。经过近几年来实际测试研究,国内普遍一致的看法认为:

单位建筑供热面积概算热指标(即热耗失量)以 47—70W / m
2 ( 40

- 60k cal/ ( m
2
·h ) )为宜(主要指民用住宅) , 相应散热器的安装数

量应以 0.35—0.4片/ m
2
合适(指四柱型铸铁 813)。而目前的实

际情况, 单位建筑供热面积概算热指标经常取到 70—93 W/ m
2

( 60- 80kcal/ ( m
2
·h) ) , 散热器安装面积多达 0.5—0.7片/ m

2
。由

于上述原因, 水温调节曲线常常失去了对供热系统运行的指导意

义。

考虑概算热指标偏大、散热器多装的实际情况, 可对运行调节

的基本公式作必要的修正。

用 m, L 表示概算热指标和散热器多装的比值:

m = qg / qs ( 3. 60)

L = f g / f s ( 3. 61)

·741·



式中 m——建筑概算热指标增大的比值;

 qg——单位建筑供热面积的设计概算热指标( W / m
2 ) ;

 q s——单位建筑供热面积实际需要的概算热指标( W/ m
2
) ;

 L——散热器多装的比值;

 f g——单位建筑供热面积中散热器的安装面积( m
2
) ;

 f s——单位建筑供热面积中散热器实际需要的面积( m
2 )。

在设计过程中,遵循的基本原则是设计供热量 Q3J、设计散热

量 Q2J和设计耗热量 Q1J必须相等:

Q1J = Q2J = Q3J

而

Q1J = qv ( t n′- tw′)

Q2J =
1
2

K′F ( t g′+ t h′- 2n′)

Q3J = cG′( tg′- t h′)

  但设计值并不表示真实值。若以 Q1′表示建筑物实际的耗热

量,则有

Q1J = mQ1′

在散热器多装的情况下,以 Q2′表示实际散热量,则有

Q2J = Q2′/ L

设计供热量直接由设计耗热量决定,并令 Q3′代替 Q3J ,即有

Q3′= Q3J = Q1J = mQ1′
进而

mQ1′= Q2′/ L = Q3′
或

mLQ1′= Q2′= LQ3′ ( 3. 62)

这就是说,在概算热指标和散热器面积增大的情况下, 建筑物实际

需要的耗热量 Q1′、散热器实际的散热量 Q2′和设计供热量 Q3′之间

并不相等。在设计供水温度下,由于多装了散热器, 供热系统实际

供热量 LQ3′和建筑物实际耗热量 mLQ1′都将由散热器实际散热量
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Q2′所决定, 其值比原来的设计值 Q1J更大了。

写成相对量的形式为

Q�=
Q1

mLQ1′
=

Q2

Q2′
=

Q3

LQ3′
( 3. 63)

这是增大概算热指标和散热器安装面积后, 供热系统运行调节必

须满足的条件。而在正确设计的条件下, 即运行调节基本公式所满

足的关系应为 Q1′= Q2′= Q3′, 或

Q1 / Q1′= Q2 / Q2′= Q3 / Q3′

因此,在设计偏大的情况下, 应进行修正。将式( 3.63)展开、整理、

化简,即得运行调节基本方程的修正公式

t g = t n+
1
2

( t g′+ th′- 2tn′) n
tn - tw

tn′- tw′

1 / ( 1 + B )

+
Ln( t g′- t h′)

2
tn - tw

t n′- tw′

( 3. 64)

t h = t n+
1
2

( t g′+ t h′- 2t n′) n
t n - tw

t n′- tw′

1/ ( 1+ B)

-
Ln( tg′- t h′)

2
t n - tw

t n′- tw′

( 3. 65)

式中

n =
1

Lm
( 3. 66)

  若以北京地区为例, 供热系统设计供、回水温度为 95/ 70℃,

实际概算热指标和散热器安装片数 (四柱 813 型 ) 分别为 qs =

55W / m
2
, f s= 0. 4 片/ m

2
,而设计时取值分别为 qg = 70W/ m

2
, f g =

0. 5片/ m
2
。即 m= qg / qs= 70/ 55= 1. 3, L= f g / f s= 0. 5/ 0. 4= 1. 2。

现将该条件下的集中质调节的水温调节曲线的理论值和修正值列

入表 3.7 中。由该表可知, 当室外温度为 tw′= - 9℃时,其系统供、

回水温度的修正值不是 95/ 70℃, 而是 75/ 55℃, 这与实际情况比

较吻合。由此而见,在设计、施工中盲目加大概算热指标和散热器

面积是没有必要的。

·941·



表 3.7 质调节时水温调节值的对比

室外温度

tw(℃)
- 9 �- 7 �- 5 �- 3 �- 1 �1 �3 �5 �18 �

理
论
值

修
正
值

供水温度

tg (℃)
95 �90 e. 2 85 i. 4 80 m. 5 75 q. 5 70 u. 4 65 y. 3 60 }. 0 18 �

回水温度

th(℃)
70 �67 e. 2 64 i. 1 61 m. 0 57 q. 9 64 u. 7 51 y. 4 47 }. 9 18 �

供水温度

tg (℃)
75 �71 e. 0 67 i. 3 63 m. 9 60 q. 5 56 u. 9 53 y. 3 49 }. 6 18 �

回水温度

th(℃)
55 �53 e. 0 51 i. 1 49 m. 1 47 q. 1 44 u. 9 42 y. 7 40 }. 4 18 �

  6. 间接连接方式的集中调节

以上介绍的调节方式适用于直接连接的供热系统,包括装有

喷射泵,混水泵的混水装置的直接连接方式。对于通过热交换器进

行换热的间接连接供热系统,上述的调节方法只适合于二次系统,

即与房间散热器直接连接的子系统。与换热器连接的一次系统(即

与热源连接的加热侧系统)将按如下方式进行调节。

图 3.13 间接连接示意图 �

1—换热器 , 2—二次系统循环水泵 ,

3—热用户

间接连接供热系统

如图 3.13所示, 若一次

系统的供、回水温度为

t 1g、t 1h ,相应流量热当量

为 W 1。二次系统的供、

回水温度为 t 2g、t 2h , 相

应流量热当量为 W2。在

进行集中调节时, 必然

满足如下方程:

Q�= W�1
t 1g - t 1h

t 1g′- t 1h′
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Q�= ε�W�1
t 1g - t 2h

t 1g′- t 2h′

Q�= W�2
t 2g - t 2h

t 2g′- t 2h′

式中 ε——换热器的有效系数,按式( 3.18)计算

ε=
1

a
W x

W d
+ b +

1
ω

在通常情况下, 一次系统的供水温度 t 1g高于二次系统供水温度

t 2g , 以及一次系统的供、回水温差 δt 1 = t 1g - t 1h大于二次系统的供、

回水温差δt 2 = t 2g - t2 h。这样必然有 W 1 < W 2 ,因此在式( 3.18)中,

一般 W x = W1 , W d = W2。

将上述三个方程联立、化简, 可求得间接连接系统中一次网

供、回水温度的调节公式:

t 1g = t 2g +
t2 g′- t 2 h′

W�2

W 2

W 1ε
- 1

t n - tw

t n′- tw′
( 3. 67)

t 1h = t 2h +
t 1g′- t 1h′

W�1

W1

W1ε
- 1

tn - tw

tn′- tw′
( 3. 68)

在式 ( 3.67)和( 3.68)中, 二次网的供、回水温度 t 2g , t 2h可根据不同

的调节方式利用直接连接时的相应调节公式计算。t1 g′, t 1h′, t 2g′, t 2h′为

一、二次网相应供、回水温度的设计值。因此当一、二次网的相对流

量热当量 W�1、W�2 (即一、二次网的相对流量 G�1 , G�2 )已知时, 即可求

出在不同室外温度 tw 下的一次网的供、回水温度调节值。

当一、二次网均采用集中质调节时, W�1 = W�2 = 1,则式( 3.67)

和( 3.68)可简化为

t 1g = t 2g + ( t 2g′- t 2h′)
W 2

W 1ε
- 1

t n - tw

t n′- tw′
( 3. 69)

t 1h = t 2h + ( t 1g′- t 1h′)
W1

W1ε
- 1

t n - tw

t n′- tw′
( 3. 70)
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  对于较大型供热系统,由于热力站数目较多, 各热力站的二次

网循环流量即使采用质调节也很难保证在设计值下运行。这样不

同热力站由于二次网的循环流量不同, 导致二次网的水温调节曲

线也不同。这时, 按( 3.67)、( 3.68)式计算, 供热系统的一次网也会

得出许多个水温调节曲线。但对于同一个供热系统, 其一次网只能

按照某一个水温调节曲线运行,这就给调节工作带来困难。

上述矛盾可通过改变调节方法来解决:即一次网供、回水温度

不按照二次网的供水温度或回水温度来调节, 而是根据二次网的

供、回水平均温度来调节。由式( 3.45)可知,在同一外温下, 不管各

热力站二次网运行流量数值如何,只要要求用户室温相同, 则各热

力站二次网供、回水平均温度必然相等。

将( 3.67)和( 3.68)式相加,并将

t 1g = t 1h + Q/ W1 , t 1h = t 1g - Q/ W 1

代入、化简得:

 t 1g = t 2p +
t 1g′- t 1h′
W�1ε

-
t 2g′- t 2 h′
2W�2

tn - tw

tn′- tw′
( 3. 71)

 t 1h = t 2p +
1
ε

- 1
t 1g′- t 1h′

W�1
-

t 2g′- t qh′
2W�2

t n - tw

t n′- tw′
( 3. 72)

当二次网采用质调节时,式( 3.71)、( 3.72)可改写为

 t 1g = t 2p +
t 1g′- t 1h′
W�1ε

-
t 2g′- t 2 h′

2
tn - tw

tn′- tw′
( 3. 73)

 t 1h = t 2p +
1
ε

- 1
t 1g′- t 1h′

W�1
-

t 2g′- t 2h′
2

tn - tw

t n′- tw′
( 3. 74)

式中 t 2p——二次网供、回水平均温度,即

t 2p =
t 2g + t 2h

2

可由式( 3.45)计算。

在式( 3.71) , ( 3.72) , ( 3.73)和( 3.74)中, 关键是计算换热器

的有效系数 ε, 只要 ε求出, 任何外温 tw 下的一次网供、回水温度
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t 1g , t 1h皆可求出。当然在计算时首先应确定一次网采用质调还是量

调的方案。

第五节 局部运行调节

经过集中运行调节,供热系统可实现全网的按需供热, 即系统

的各用户平均室温可达到 18℃的设计要求。但这时还不能保证热

用户各房间的室内温度都满足设计要求。这后一项任务一般由局

部运行调节来实现。所谓局部运行调节, 就是在热力站或用户热入

口进行的运行调节。

一、双管热水供暖系统的最佳调节

对于双管热水供暖系统,通过局部运行调节, 保证各房间室温

图 3.14 双管供暖系统

在整个供暖期维持设计要

求, 同样必须满足如下三

个热平衡方程

Q�1 = Q�2 = Q�3

q�1 = q�2 = q�3

Q�1 = q�1

式中 q�1 , q�2 , q�3——分别

表示房间相对热耗量、散

热量和供热量;

 Q�1 , Q�2 , Q�3—— 分

别表示系统相对热耗量、散热量和供热量。

针对双管供暖系统的特点(见图 3.14) , 必有

t g′= t g 1′= t g 2′,  t h′= t h 1′= t h2′ ( 3. 75)

以及

tg = t g 1 = t g 2 ( 3. 76)
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式中 t g 1′, th
1
′——分别为一层散热器进、出口设计水温(℃) ;

 t g 2′, th 2′——分别为二层散热器进、出口设计水温(℃) ;

 t g 1 , t g 2——分别为一、二层散热器进口水温(℃)。

又因

q�2 =
t g 1 + t h1 - 2tn
t g 1′+ t h1′- 2t n′

1 + B

=
t g 2 + t h2 - 2tn
t g 2′+ t h2′- 2t n′

1 + B

则有

t h = t h1 = th 2 ( 3. 77)

又知

q�3 =
G1 ( tg 1 - t h 1 )
G1′( t g 1′- t h1′)

=
G2 ( t g 2 - t h2 )
G2′( tg 2′- t n2′)

=
G( t g - t h )

G′( tg′- t h′)

则有

G�= G�1 = G�2 = Q�
t g - th )
t g′- t h′

( 3. 78)

式中 G1 , G2——分别为一、二层环路的流量( kg/ h )。

若考虑一、二层环路的压降平衡, 存在

G�=
G1

G1′
=

G2

G2′
=
Δp 1

Δp 1′
=
Δp 2

Δp 2′
=
Δp
Δp′

( 3. 79)

式中 Δp 1′,Δp 2′——分别为一、二层环路设计作用压头( Pa) ;

 Δp 1 , Δp 2——分别为一、二层环路实际作用压头( P a) ;

 Δp ,Δp′——分别为一、二层并联环路的实际作用压头和设

计作用压头( Pa)。

对于双管系统,环路作用压头由两部分组成:一部分是循环水

泵的强制作用压头Δp q ,另一部分是自然循环的作用压头 Δp z ,即

Δp 1′= Δp q1′+ Δp z 1′,

Δp 2′= Δp q2′+ Δp z 2′,
 
Δp 1 = Δq1 + Δp z 1

Δp 2 = Δp q2 + Δp z 2

其中
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Δp z 1′= g (ρh′- ρg′) h1 ,

Δp z 2′= g (ρh′- ρg′) h2 ,
 
Δp z 1 = g (ρh - ρg ) h1

Δp z 2 = g (ρh - ρg ) h2

则

Δp z 1

Δp z 1′
=
Δp z 2

Δp z 2′
=
ρh - ρg
ρh′- ρg′

( 3. 80)

式中 h 1 , h2——分别为一、二层散热器至热源的高度( m) ;

 ρg ,ρh——分别为系统供、回水温度下的热水密度( kg/ m
3 ) ;

 ρg′, ρh′——分别为系统设计供、回水温度下的热水密度

( kg/ m
3 )。

在热水供暖系统的温度范围内

ρh - ρg
ρh′- ρg′

=
t g - th

t g′- th′
( 3. 81)

即

Δp z 1

Δp z 1′
=
Δp z 2

Δp z 2′
=

tg - t h

tg′- t h′

  对于纯粹自然循环双管供暖系统

Δp q1′= Δp q1 = Δp q2′= Δp q2 = 0

则有

G�=
G1

G1′
=

G2

G2′
=

tg - t h

tg′- t h′
( 3. 82)

  将式( 3.82)代入式( 3.78) ,得

G�
3

= Q�

或

G�= Q�1/ 3 =
tn - tw

t n′- tw′

1/ 3

( 3. 83)

  通过上述分析可知,对于单纯自然循环作用的双管供暖系统,

当系统相对流量 G�(或 G�1 , G�2 )满足式 ( 3.82)或( 3.83)时, 即可保

证各层房间室温都为设计室温 tn′。亦即满足式( 3.82)、( 3.83)的流
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量分配时,各层室温不再存在热力工况的垂直失调。从公式推导过

程看出, 对于单纯自然循环, 上述关系式自然满足, 不需要进行任

何调节。但是供热系统在循环水泵作用下运行, 起主要作用的是水

泵的强制作用压头,此时

G�=
Δp
Δp′

=
Δp q + Δp z

Δp q′+ Δp z′
≠
Δp z

Δp z′
=

tg - t h

t g′- t h′

即难以满足式( 3.74)、( 3.75)的要求, 出现热力工况垂直失调就很

难避免。为防止热力工况垂直失调,使相对流量 G�(含 G�1 , G�2 )满足

式( 3.82)、( 3.83) , 必须通过调节,强制

 
Δp q

Δp q′
=
Δp z

Δp z′
=
Δp q + Δp z

Δp q′+ Δp z′
=

t g - t h

t g′- t h′
= G� ( 3. 84)

将式( 3.84)与运行调节基本公式( 3.48)、( 3.49)联立、化简, 即得

式( 3.85) , ( 3.86)。这两式与式( 3.83)共同组成双管热水供暖系统

最佳调节的计算公式

G�=
t g - t h

t g′- t h′

1 / 2

=
t n - tw

t n′- tw′

1/ 3

( 3. 83)

t g = t n+
1
2

( t g′+ th′- 2tn′)
t n - tw

t n′- tw′

1/ ( 1+ B )

+
1
2

( tg′- t h′)
tn - tw

t n′- tw′

2 / 3

( 3. 85)

t h = t n+
1
2

( t g′+ t h′- 2t n′)
t n - tw

t n′- tw′

1/ ( 1 + B )

-
1
2

( t g′- t h′)
t n - tw

t n′- tw′

2/ 3

( 3. 86)

上述计算公式,虽然是在两层双管系统中得出的, 但适用于任

何层数的双管热水供暖系统。

根据上述分析可得下列结论:

1. 双管热水供暖系统的最佳调节方式为质、量并调。随着室

外温度的升高,不但要降低供水温度, 而且要逐步减少系统循环流

量。按照式( 3.83)、( 3.85)和( 3.86)进行的质、量并调, 之所以称谓
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最佳调节方式,就是因为在这一供水温度和循环流量下运行, 供热

系统能够实现最佳工况:热力工况稳定, 不存在垂直、水平热力失

调;循环流量减少, 可以节省电耗。而且需要指出, 供热系统在设计

条件一定的情况下,防止热力工况垂直失调的循环流量和供水温

度值是唯一的。如以例题 3.3 为例, 当设计供、回水温度为 130/

70℃的直接连接系统,在室外温度为 tw = + 5℃时, 最佳供、回水温

度为 64. 8/ 38. 0℃,最佳相对循环流量 G�= 0. 67(质调节时, 供、回

水温度为 60.1/ 42. 4℃, G�= 1)。在同一室外温度下, 设计室外温度

愈低,最佳循环流量愈小。

2. 双管热水供暖系统的垂直(或竖向)热力失调主要是由自

然循环(重力循环)作用压头引起的。因此, 供、回水温差愈大, 系统

的自然循环作用压头也愈大。在设计条件下,由于供、回水温差最

大,因此高层散热器环路的自然循环作用压头也最大。在质调节方

式下,随着室外温度的提高, 供、回水温差愈小, 高层散热器环路的

自然循环作用压头减少的愈多,出现高层室温偏低现象。相反, 对

于底层散热器,随着供、回水温差的逐渐减小,与高层散热器相比,

自然循环作用压头的差别也愈来愈小,形成底层室温偏高现象。在

室外温度升高的情况下,为了维持高、低层散热器自然循环作用压

头在设计条件下的固定比例,以防产生热力工况垂直失调, 必须适

当增加供、回水温差, 进而适当减少系统循环水量,这就是质、量并

调能消除垂直热力失调的基本原理。根据同样原理, 当系统存在水

力工况水平失调, 即系统循环流量小于最佳循环流量时, 由于供、

回水温差加大,高层散热器自然循环作用压头超过设计比例, 导致

上热下冷的垂直热力失调。

此外还应指出:由于散热器的传热特性, 当循环流量大于最佳

值或小于最佳值的百分比相同时, 将有小流量引起的垂直热力失

调远比大流量时来的严重。基于这一原因, 质调节虽然不能消除垂

直热力失调,然而能将其抑制在一定的范围内。
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二、单管热水供暖系统的最佳调节

图 3.15为单管热水供暖系统示意图。根据运行调节的基本原

理,将有

Q�= Q�2 = q�2 =
t g + t 1 - 2tn
t g′+ t 1′- 2t n′

1 + B

=
t 1 + t h - 2tn
t 1′+ t h′- 2t n′

1 + B

或

Q�
1 / ( 1 + B )

=
tg + t 1 - 2tn
t g′+ t 1′- 2t n′

=
t 1 + t h - 2tn
t 1′+ th′- 2t n′

=
t g + t 1 - 2t n - t 1 - t h + 2t n
t g′+ t 1′- 2t n′- t 1′- t h′+ 2t n′

即

Q�
1/ ( 1+ B )

=
t g - th

t g′- th′
( 3. 87)

图 3.15 单管供暖系统

式中 t 1——一层散热器进口水温

(℃)。

又因

Q�= Q�3 = G�
t g - t h

t g′- t h′

即

Q�

G�
=

tg - t h

t g′- t h′

将其代入式( 3.87)得

G�= Q�
B / ( 1+ B )

或

G�=
t n - tw

t n′- tw′

B / ( 1+ B )

( 3. 88)

又因
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1
2G�

( t g′- th′) Q�=
tg′- t h′

2Q�B / ( 1 + B ) Q�

或

1
2G�

( t g′- t h′) Q�=
1
2

( t g′- t h′) Q�
1 / ( 1 + B )

( 3. 89)

将式( 3.89)代入( 3.48)、( 3.49)也得

G�=
t n - tw

t n′- tw′

B / ( 1+ B)

t g = tn + ( t g′- tn′)
t n - tw

t n′- tw′

1 / ( 1 + B )

( 3. 90)

t h = t n + ( th′- t n′)
t n - tw

t n′- tw′

1/ ( 1+ B )

( 3. 91)

  上述方程是在两层单管系统中推导的, 但其适用于任何层数

的单管热水供暖系统。公式( 3.88) , ( 3.90)和( 3.91)即为单管热水

供暖系统最佳调节的计算公式。

从上述分析可得如下结论:

1. 单管热水供暖系统的最佳调节方式也为质、量并调。随着

室外温度的升高,同样要降低供水温度和减少循环流量。在最佳供

水温度和最佳循环流量下,供热系统保持热力工况的稳定。在表

3.2的示例中, 当室外温度 tw = - 4. 1℃时, 最佳相对循环流量 G�

= 0. 89。如仍以例题 3.3的 130/ 70℃直接连接的供暖系统为例,

当室外温度升高至 tw = 5℃, 系统最佳供、回水温度为 63. 4/

39. 1℃,最佳相对循环流量 G�= 0. 73。还可看出,在相同的条件下,

双管热水供暖系统的最佳相对循环流量略低于单管热水供暖系

统。

2. 引起单管热水供暖系统垂直热力失调的原因,不是自然循

环作用压头的影响,而是由于散热器表面平均温度不同, 进而使散

热器传热系数 K 值发生变化而造成的。在设计状态下,高层散热

器的平均温度最高,比系统的供、回水平均温度高出的最多, 而底
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层散热器的平均温度则比系统供、回水平均温度低的最多。随着室

外温度的升高,系统供水温度的降低, 高层散热器的平均温度比系

统供、回水平均温度高出的数值愈来愈小, 造成高层室温偏冷。相

反, 底层散热器的平均温度则愈来愈接近系统的供、回水平均温

度,因而底层室温逐渐偏热。为了补偿散热器不以同一比例减小的

影响, 应适当提高系统供水温度,降低系统回水温度, 进而减小相

对循环流量。

同样由于散热器的传热特性,与最佳相对循环流量相比, 小流

量比大流量能引起更严重的垂直热力失调。因此, 质调节可使热力

垂直失调控制在较小的范围内。

第六节 蒸汽系统的调节

蒸汽供热系统对各种热负荷种类有较强的适应能力。通常除

用于供暖、通风、空调制冷和热水供应外, 主要用于工业中的生产

工艺热负荷:蒸发过程——使溶液中水分蒸发;干燥过程——使固

体中水分蒸发;升温工艺——通过受热面加热(间接加热)或蒸汽

与工艺介质直接接触(直接加热)的方法,使产品温度升高;保温工

艺——补偿工艺过程的介质热损失,保证工艺过程实现恒温要求;

蒸馏工艺——用来分馏或精馏产品,去除油脂的加工工艺;蒸汽动

力——作功或发电以及热电联合生产。

蒸汽供热系统与热水供热系统比较,其中一个突出的特点是

易于调节控制, 针对蒸汽介质的特点, 选择合理的调节控制方法,

蒸汽供热系统不但能消除工况失调,达到预期供热效果, 而且能有

效实现热量的梯级利用,获得最大的经济效益。

一、供热负荷对蒸汽质量的要求

蒸汽供热系统对蒸汽介质(热媒)不仅有数量上的要求, 而且

·061·



有质量上的要求。所谓蒸汽质量,是指蒸汽的温度、压力、过热 度

等参数以及含水量、含盐量、含气量为标志的清洁度。对于不同种

类的供热负荷,应有不同梯级的蒸汽质量要求。根据确定的蒸汽质

量要求,选择合适的调节控制方法。

1. 动力装置用汽

在供热系统中,蒸汽用于动力装置, 主要是作为热电厂中汽轮

机组的新蒸汽,也可用于拖动汽锤或汽泵。

在蒸汽动力装置中,为了提高热能利用率和运行可靠性, 一般

需要压力、温度较高的过热蒸汽,并且希望有较高的清洁度, 即较

低的含水量、含盐量和含气量。

在发电过程中,蒸汽的热力循环遵循朗肯循环, 一般热效率很

低, 不超过 20%。为了提高热效率,通常将饱和蒸汽进行过热、再

热,以及用汽轮机的抽汽对锅炉给水进行回热。这时动力装置的热

效率ηr 按下式计算

ηr �= 1-
Qc

Q j

= 1-
hnq - hn s

1+ ∑
j

1

a ( hg r - hgs) + 1+ ∑
i

1

a ( h r h - h rq )

( 3. 92)

式中 Q j——工作循环内加入锅炉的热量;

 Qc——从汽轮机冷凝器中排出的热量;

 hg r——过热蒸汽比焓;

 hn q——由汽轮机进入冷凝器的蒸汽比焓;

 hn s——在冷凝器中凝结水的比焓;

 hg s——锅炉给水比焓;

 h r q——再热前过热蒸汽比焓;

 h r h——再热后过热蒸汽比焓;

 ∑
j

1

a ——因回热、再热循环增加(通过抽汽)的总蒸汽量;
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 ∑
i

1

a ——因再热循环增加(抽汽)的蒸汽量。

从上式中看出, 欲使热力循环中的热效率 ηr 提高, 必须减小

式中的分子值和增大分母值。为此,首先要求有较大的 hg r , 即提高

新汽的压力和过热度。当冷凝器内真空度一定(一般冷凝压力为

5kPa ) , 新汽温度的提高还能减少排汽湿度, 增大进入冷凝器的蒸

汽比焓和冷凝水比焓,即减小( hn q- hns)值。即新汽的压力、温度愈

高,发电的热效率愈高。

其次,为使此式的分母第一项尽可能大, 表面上看似乎给水温

度愈低愈好,实际上给水比焓 hg s与汽轮机抽汽量∑
j

1

a 密切相关,

前者愈高,后者愈大, 因此 1 + ∑
j

1

a ( hgr - hgs)乘积的最大值为

最佳给水温度。

表 3.8 给出了国产发电机组的基本参数,从中可以看出, 发电

功率愈大, 新汽参数愈高。对于凝汽机组, 当发电功率较小为 6—

12MW 时, 采用中参数:新汽压力 3.5MPa (绝对) , 温度 435℃, 过

热度 192.5℃; 发电功率 50—100MW , 参用高参数: 新汽压力

9.0MPa, 温度 535℃, 过热度 231.7℃;发电功率为 200MW, 采用

超高参数:新汽压力 13.0MPa, 温度 535℃;发电功率 300MW , 则

采用亚临界参数: 新汽压力 16.5MPa , 温度 550℃, 过 热度

200.2℃。随发电功率增大, 锅炉给水温度也增加。对于背压机组、

抽汽机组其新汽基本参数类似。

作为汽轮机新汽,还要求有较高清洁度。首先,不应有含水量,

否则会降低过热器后的蒸汽过热度,甚至发生新汽带水, 引起蒸汽

管道温度的剧烈变化,使管道破裂。其次要严格控制蒸汽含盐量,

防止盐分在过热器中析出, 进而堵塞过热器、主汽阀和汽轮机叶

片,造成事故。
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2. 换热过程用汽

除动力装置用汽外,大量的供暖、通风、空调制冷和生活热水

供应以及生产工艺负荷,基本上都是换热过程用汽;前者靠蒸汽绝

热膨胀作功(热能变为电能或机械能) ,需要高参数, 后者主要利用

蒸汽提供的热量,蒸汽参数的确定, 应根据不同热负荷及不同工艺

过程进行。

以换热为主的供热负荷,一般不需要较高的蒸汽参数。按照工

艺过程要求, 供热蒸汽可分为三种:供热温度在 150℃以下时称为

低温供热, 一般要求的蒸汽参数为 0.4—0.6MPa (绝对 ) ;供热温

度在 150—250℃以内时称为中温供热, 要求蒸汽参数 0.8—

1.3MPa (绝对) , 可由热电厂汽轮机抽汽或工业蒸汽锅炉提供;供

热温度在 250℃以上时称为高温供热, 一般由大型锅炉房或电站

锅炉通过新汽的减压减温提供。

蒸汽压 力在 0.4—1.5MPa ( 绝 对 ) 范围内, 汽化潜 热在

2132.9—1945.2kJ / ( kg·K )之间变化, 且压力愈低, 汽化潜热愈

大。相应水和过热蒸汽的比热 (定压)分别为 4.187kJ / ( kg·K ) ,

2. 1kJ / ( k g·K )。因此, 采用饱和蒸汽进行换热,其热利用率最大;

相反,过热蒸汽进行换热, 其热利用率最差。通常在满足供热温度

的情况下,蒸汽压力愈低愈好, 能用饱和蒸汽就不用过热蒸汽。

蒸汽带水,将严重影响蒸汽的换热效果。即使蒸汽带水(按体

积比例 )只有 1% , 按质量计算就可达 30%—40% , 当只进行冷凝

换热无过冷却换热时,即意味着换热量减少 30%—40% , 因此, 减

少蒸汽含水量至关重要。当蒸汽输送管道较长时, 由于管道散热损

失,沿途凝水增加, 降低了蒸汽清洁度,为提高蒸汽干度, 常常输送

过热蒸汽,由过热度的降低补偿管道散热损失, 使到达用热设备处

的蒸汽成为饱和蒸汽。根据同样原因, 应尽量减少蒸汽中的空气含

量,以提高换热效果。
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二、量调节

由蒸汽表得知,压力为 0.4MPa(绝对)的饱和蒸汽焓值为(饱

和温 度 143.6℃) 2737.6kJ / kg, 压 力 为 1.5MPa ( 饱 和 温 度

198.3℃)的饱和蒸汽焓值为 2789.9kJ / kg, 压力提高了 1.1MPa,

蒸汽焓值只增加了 1.9%。压力为 0.4MPa, 温度为 200℃的过热

蒸汽焓值为 2860.4k J/ kg , 即过热度为 56.4℃时焓值只增加

4.5% ; 压 力为 1.5MPa , 温 度 为 300℃的 过 热 蒸 汽 焓 值 为

3038.9k J/ k g,即过热度为 101.7℃时焓值增加 8.9%。由此看出,

在供热温度的范围内( 130—300℃) , 蒸汽压力、温度的变化, 对其

焓值的影响不超过 10% ,亦即单靠质调节(只改变蒸汽压力、温度

不改变蒸汽流量) , 对换热量的调节幅度很小, 难以满足热负荷的

变化要求。因此,对于蒸汽供热系统来说, 适应热负荷变化的基本

运行调节方式为量调节。

1. 集中量调节

( 1) 区域锅炉房

蒸汽供热系统中,蒸汽流量按下式计算

G =
3. 6Q

r
   kg/ h ( 3. 93)

式中 G——所需蒸汽流量( kg/ h) ;

 Q——供热系统热负荷( W) ;

 r——蒸汽的汽化潜热( k J/ kg )。

当供热系统热负荷 Q 发生变化时,一般在用热设备处通过阀

门调节改变蒸汽流量,以适应热负荷的变化。由于系统热负荷的变

化,区域锅炉房中的锅炉蒸汽压力也将随着发生变化。当热负荷减

小时,锅炉蒸汽压力要升高;热负荷增大时,锅炉蒸汽压力降低。此

时由于锅炉本体金属蓄热以及锅筒中水侧、汽侧的蓄热将影响着

汽压变化的速度。对于不同容量的锅炉, 其热负荷变化引起压力的
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最大变化速度分别为

低压锅炉: ( dp / dτ) z d = 3- 4k Pa/ s ;

中压锅炉: ( dp / dτ) z d = 10- 30k Pa/ s ;

高压锅炉: ( dp / dτ) z d = 40- 50k Pa/ s。

也可按下式进行近似计算

( d p / dτ) z d = ( 0. 002 - 0. 005) p   ( kPa/ s) ( 3. 94)

式中 ( dp / dτ) z d——单位时间汽压的最大变化速度( k Pa/ s ) ;

 p——蒸汽的工作压力( kPa )。

锅炉的集中量调节,就是通过锅炉的给水量 D s( kg/ h )的调节

和锅炉燃料量 B( kg/ h )的调节, 使锅炉蒸汽压力维持工作压力 p

不变的条件下,改变锅炉的产汽量 D q (一般为饱和蒸汽) , 以满足

热负荷的变化。

图 3.16 蒸汽比容随压力变化的关系

图 3.16 给出了蒸汽压

力与蒸汽比容的关系曲线。

可以看出, 当蒸汽压力 p≤

0. 5MPa 时, 蒸汽比容的变

化倍率极大。如果锅炉蒸汽

压力在这个范围内运行, 当

供热负荷变化时, 锅炉锅筒

内蒸汽压力将会急剧波动,

水位也将大幅度浮动, 进而

增加蒸汽含水量, 降低蒸汽

品质。因此, 蒸汽锅炉一般都

应在额定压力下运行, 即使

在负荷波动大的情况下, 也

不希望蒸汽压力降至 0.8MPa 以下运行, 如有需要宁可通过减压

装置降压。

( 2) 热电厂
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对于热电厂,当供热负荷发生变化时, 主要是调节汽轮机的抽

汽量或主蒸汽量。调节过程是通过汽轮机抽汽口上的调节装置进

行的(见图 3.17)。

图 3.17 带有一级抽汽的热化汽轮机调节图

1—调速器 , 2—压力调节器 , 3—油泵 , 4—汽轮机的高压部分 , 5—汽轮机的低压部

分 , 6—伺服马达 , 7—主进汽门 8—后进汽门 , 9—伺服马达的滑阀 , p h——汽轮机

前的蒸汽压力 , p 0——抽汽压力 , p k——凝汽器中蒸汽的压力。

汽轮机工作时,应使汽轮机的转速和抽汽压力保持恒定, 为此

装有调速器 1 和调压器 2。当发电负荷减少或要求主蒸汽量减少

时,将导致汽轮机转速增加, 由于离心力变化引起调速器重球的上

升,进而带动杠杆 a bc 的 b点也上升(当 a 点固定时) ,这样就使执

行机构 6 的滑阀 9 也向上移动。于是油压系统的油将从上部进入

两个油缸,并放出下部的油。执行机构的活塞因此下降, 结果减少

了进入汽轮机和通过汽轮机低压部分的蒸汽量。由于活塞下降, 导

致滑阀跟着下降,到某一适合位置使油路系统通道隔断, 油不再进

入也不再流出。这时进入汽轮机的新汽量正好与电负荷相适应, 亦
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即汽轮机的转速也和变化后的电负荷相适应。当电负荷增加时, 活

塞上移,汽量增加, 达到同样的调节目的。

如果发电负荷不变,供热负荷即抽汽负荷变化时, 也可自动实

现同样的调节功能。当抽汽负荷减少时,将引起抽汽压力的增高,

由于调压器簿膜的作用, 当杠杆 a bc 的 b点不变时(因电负荷固

定) , a 点将升高, c点将下降, 进而使左侧的执行机构中,油从油缸

的上部进入而从下部流出;使右侧的执行机构中, 油从油缸的下部

进入而从上部流出。这样就使进入汽轮机的新汽量减少, 而通过低

压部分的蒸汽量增加,进而达到在蒸汽压力、温度不变的条件下减

少蒸汽抽汽量的目的。由于活塞移动,带动滑阀移动, 进而切断油

路通道,因此汽轮机又能很快转入稳定工况运行。当抽汽负荷增加

时,将引起抽汽压力的下降, 左侧活塞的上移,右侧活塞的下移, 导

致汽轮机新汽增加,低压蒸汽减少, 进而达到抽汽量增加的调节目

的。

2. 局部量调节

从热源生产的蒸汽经热网输送至热用户先要进入引入口装置

(见图 3.18)。蒸汽先送至高压分汽缸 1,对于生产工艺、通风空调

和热水供应负荷可直接从高压分汽缸引出。对于供暖用汽, 则需从

高压分汽缸引出后, 先通过减压阀 3减压, 再进入低压分汽缸 2,

然后送至室内供暖系统中去。各系统凝水集中至入口装置中的凝

水箱 8,再用凝水泵 9将凝水送至凝水干管, 流回热源总凝水箱。

各种热负荷的变化, 通过减压阀或调节阀 10 进行局部量调

节,以蒸汽流量的变化, 适应热负荷的需求。

减压阀或调节阀, 是通过改变阀体流通截面积的大小来进行

节流降压实现蒸汽流量调节的。

在节流前后,散热损失很小, 可忽略不计,因此, 节流作用实际

上是属于等焓过程。在供热用的蒸汽压力范围内, 高压的饱和蒸汽

经节流后一般成为低压的过热蒸汽;高压的湿饱和蒸汽节流后成
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图 3.18 用户蒸汽引入口装置示意 �

1—高压分汽缸 , 2—低压分汽缸 , 3—减压阀 , 4—压力表 , 5—温度表 , 6—流量计 ,

7—疏水器 , 8—凝水箱 ; 9—凝水泵 , 10—调节阀 , 11—安全阀

为低压的干饱和蒸汽。

例如,压力为 0.5MPa(绝对)的干饱和蒸汽焓值为 2747.4kJ/

k g,若将其节流为 0.2MP a(绝对)的过热蒸汽, 则很容易计算出过

热度的大小。因 0.2MPa 的饱和蒸汽焓值为 2706.3kJ / kg, 两者焓

值相差 41. 1kJ / kg,这部分热量将全部用来使蒸汽过热。又过热蒸

汽的定压比热为 2.1kJ/ ( k g·K ) , 因此过热度 Δt = 41. 1/ 2. 1 =

19. 57℃≈20℃。即 0.5MPa 的干饱和蒸汽通过节流降压为0. 2

MP a 的过热蒸汽, 其温度将由原来的 151.84℃改变为 140.23℃

( 0.2MP a的饱和温度为 120.23℃)。

再如, 压力为 1. 1MPa (绝对)、干度为 0.98 的饱和蒸汽,经节

流压力降为 0.42MPa (绝对)时, 正好成为干度为 1.0 的干饱和蒸

汽。若节流后压力小于 0. 42MP a,则蒸汽变为过热蒸汽;节流后压

力大于 0. 42MPa, 蒸汽仍为湿饱和蒸汽(干度大于 0.98)。

经过上述分析可以看出, 通过节流, 蒸汽的压力、温度虽然发

生了变化,但从换热的角度观察,其焓值未变, 即所能提供的热量
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维持固定。这就是说, 蒸汽经过节流,虽然蒸汽参数(温度、压力)有

了改变但供热量未变,未体现质调节的功能, 而真正引起供热量的

变化, 是由节流改变蒸汽流量而实现的, 因此, 节流是一种局部量

调节的方法。

根据供热学的基本理论, 可以很方便地计算蒸汽管道节流前

后蒸汽流量的变化。和热水管道一样, 蒸汽管道压力降仍用式

( 2.11)进行计算

ΔH = SG2    Pa

S = 6. 88× 10- 9 K 0 . 25 ( l + l d )ρ
d

5. 2 5  Pa/ ( m 3 ¡¤h - 1 ) 2

式中 ΔH ——管道蒸汽压降 ( Pa) ;

 G——蒸汽体积流量( m
3 / h ) ;

 S——管道阻力特性系数( Pa / ( m
3·h

- 1 ) 2 ) ;

 K——管道绝对粗糙度( m ) , 蒸汽管道一般取值 0. 0002m;

 l——管道长度( m) ;

 l d——管道局部阻力当量长度( m) ,由有关设计手册查取;

 d——管道直径( m) ;

 ρ——蒸汽密度( kg/ m
3
) , 饱和蒸汽压力在 0. 18- 1. 5MP a

范围内,密度在 1.0—7.6kg/ m
3
之间。

对于某一减压阀或调节阀,若预先测出阀的开度与其阻力系

数 S 的关系曲线, 则可根据阀的开度即阻力系数 S 和节流前后压

差,按式( 2.11)算出调节后的蒸汽体积流量, 再根据节流后的蒸汽

参数(压力、温度) , 确定其比容 v、密度 ρ,即可确定其质量流量。

三、质调节

在动力装置中,通常希望用过热蒸汽拖动汽轮机, 以提高朗肯

循环效率。但在换热负荷中, 由于过热蒸汽传热性能差以及温度过

高,超过换热设备和附件耐温的限制, 又常常避免直接使用过热蒸
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汽。降低蒸汽温度和过热度,一般采用减温减压装置。在热电厂,

供热系统的尖峰加热器常常就是新汽通过减温减压装置后加热

的。热用户的引入口装置,当供汽温度超过用热设备要求温度时,

也要先经过减温器减温。蒸汽减温措施, 主要目的是控制供热蒸汽

的质量参数,因此属于蒸汽系统的质调节方法。

减温器的基本原理是在管段中设置一个或多个喷水喷嘴, 利

用这些喷嘴把水喷入蒸汽中,使水吸收蒸汽中的热量而汽化, 进而

降低蒸汽的过热度。当蒸汽温度过高时, 往往在减温的同时要减

压,形成减温减压装置。图 3.19 为减温器的布置图。一般蒸汽在

进入减温器 2时, 先要经过减压控制阀 1。减温器出口的蒸汽温度

通常利用冷却水的喷水量控制。来自温度回路 4 的温度传感器把

减温器出口的蒸汽温度信号反馈到冷却水量调节阀 7的膜片上,

根据给定蒸汽温度(调节定位器 8) ,自动调节冷却水量调节阀。通

过喷水量的变化,保证减温器出口的蒸汽温度维持在给定值。

图 3.19 小型减温器布置图 1

1—减压控制阀 , 2—小型减温器 , 3—已减温的蒸汽 , 4—来自温度回路 ,

5—进水 , 6—过滤器 , 7—控制阀 , 8—定位器

减温计算,主要是在已知蒸汽初始参数和终了参数的情况下,

确定冷却水的喷水量。

例题 3.4 在压力为 0. 3MPa (绝对)和温度为 400℃的过热

蒸汽中, 把压力为 0.3MP a(绝对)的饱和水喷入,使经过减温器后

的蒸汽变成相同压力下过热度为 10℃的蒸汽,试计算喷入的冷却
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水量?

解 减温前过热蒸汽焓值为 hq = 3275. 2kJ/ kg, 减温后过热

蒸汽的焓值为 hh = 2724. 7+ 2. 1× 10= 2745. 7kJ/ kg, 减温冷却水

焓值 h s= 561. 5kJ / kg。

设每 k g 过热蒸汽中喷入冷却水量为 m s kg, 且喷水前后没有

热损失,则有如下的热量平衡:

hq + h sm s = hh ( 1 + m s) ( 3. 95)

即

3275. 2 + 561. 5ms = 2745. 7( 1 + ms)

因而

m s = 0. 242kg/ kg

  即在每 kg 的过热蒸汽中喷入 0. 242kg 的冷却水, 就可使蒸

汽达到要求参数。

第七节 热力工况的动态调节

前面讨论的都是供热系统在稳定状态下的热力工况, 即系统

供热量与散热器散热量和建筑物耗热量完全相等时的热力工况,

这是一种理想工况。在实际运行中,由于建筑物的热惰性、室外气

温的周期变化以及日照影响等因素,完全稳定的热力工况是很难

实现的。因此, 用稳定的热力工况计算公式就难以准确描述供热系

统热力工况的实际情况。为了更好地实现按需供热, 必须用动态方

法分析热力工况,并用预测参数的方法对供热系统进行动态调节。

由于供热系统设备和建筑物有很大的热惰性,室外气温、日照

和供水温度、流量等参数的变化对用户室温的影响并不是立刻发

生,而是滞后一段时间。因此,为保证用户室温的设计要求, 热源当

天的供热量, 不但与当天的室外气温、供回水温度、流量、日照、风

速有关,而且和几天前的上述参数都有关。比如以某天为例, 若前
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几天一直阴天, 热源供热情况又不好, 与几天前阳光明媚, 热源供

热良好相比较,为满足同一用户室温要求, 则当天热源供热量将是

不同的,相应的系统供水温度、循环流量也应不同。

为了对这种动态工况进行动态调节,必须首先对供热系统的

热特性加以识别, 了解供热系统热惰性的大小, 延滞的快慢, 进而

搞清以往参数影响当天供热的天数。对一个具体的供热系统进行

上述特性的识别, 是经过大量实际参数的测试和数据的统计得到

的。然后根据已知条件,对供热系统的识别模型进行计算, 得到要

求的预测参数,进而实现系统的自动调节或系统运行指导。由于大

量数据的实测,手工操作是难以完成的。因此, 供热系统的动态识

别和动态调节,必须配置计算机的自动监控系统。

反映供热系统上述参数之间的动态过程,可由下列方程表示:

tnτ= ∑
j

i= 0

di
t g + th

2 τ- i
+ ∑

j

i= 0

βi( tw s) τ- i ( 3. 96)

Qτ= ∑
j

i= 0

�i
tg + t h

2 τ- i
+ ∑

j

i= 0

ψi( tw s) τ- i ( 3. 97)

Qτ= 1. 163cGτ( t gτ- t hτ)× 10
3

( 3. 98)

Gτ=
t nτ- tw sτ

tn′- tw′

B/ ( 1+ B )

( 3. 99)

式中 t g , t h——分别表示供热系统供、回水温度, ℃;

 Q——供热系统每天的供热量, W/ d;

 G——供热系统循环流量, t / h;

 t n——热用户每天平均室温, ℃;

 tw s——当地每天平均综合外温, ℃;

 c——供热系统热媒比热, kJ / ( k g·℃) ;

 α,β,�,ψ——分别为与供热系统热特性有关的常数系数;

下标“τ”、“τ- 1”⋯⋯“τ- i”分别表示当天、昨天⋯⋯前 i天的

有关供热参数。
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综合外温 tw s ,考虑室外温度与太阳日照的综合影响。太阳辐

射将提高用户室温,相当于室外温度的提高。因此, 综合外温应为

室外温度再加太阳辐射热量折算成的外温增量,即

tw s = tw + Q s / S k ( 3. 100)

式中 Q s——太阳辐射强度 k J/ ( m
2·d) ;

 S k——日照折算系数, kJ/ ( m
2·d·℃)。

α, β, �, ψ常数系数的数值, 是通过实测大量的 t n , t g , t h , tw s , Q

后经过最小二乘法对式( 3.96)、( 3.97)的拟合得出的。其中 j 的取

值愈大,说明以往供热参数对当天供热的影响愈大, 亦即供热系统

的热惰性愈大。经统计计算, 一般 j 取值以 4- 5天为宜。系数拟合

的前提,必须以实测数据为依据。实测的天数愈长, 求得的系数愈

接近供热系统的实际情况。实测时间以 30天为宜。当取 j = 5 天

时, 先连续测取 5天的数据,并存贮于计算机内。令第 5天为 i= 0,

即(τ- i)为τ,表明这天的 t n , t g , th , tw s , Q为当天数据;令第 4 天为 i

= 1, 则(τ- i) = (τ- 1) , 表明第 4 天为第 5 天的前一天;依次类

推, 则第 1 天时, i= 4, (τ- i) = (τ- 4) , 表示这天是第 5天的前 4

天。按照上述方法,将 i= 0, 1, ⋯, 4,即 τ, (τ- 1) , (τ- 2) , ⋯, (τ-

4)的 5 天数据分别由式( 3.96)和( 3.97)列出第 1 组方程

t n5 = α0
t g + th

2 5
+ α1

t g + t h

2 4
+ ⋯ + α4

t g + t h

2 1

+ β0 tw s5 + β1 tw s4 + ⋯ + β4 tw s1

Q5 = �0
t g + t h

2 5
+ �1

tg + t h

2 4
+ ⋯ + �4

t g + th

2 1

+ ψ0 tw s5 + ψ1 tw s4 + ⋯ + ψ4 tw s1

  当测出第 6 天的数据后, 此时 j 仍取 5天, 令第 6 天为 i= 0,

第 5天 i= 1,⋯⋯第 2 天 i= 4, 第 1天的数据退出, 根据式( 3.96)

和式( 3.97)又可列出第 2 组方程
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t n6 = α0
t g + th

2 6
+ α1

t g + t h

2 5
+ ⋯ + α4

t g + t h

2 2

+ β0 tw s6 + β1 tw s5 + ⋯ + β4 tw s2

Q6 = �0
t g + t h

2 6
+ �1

tg + t h

2 5
+ ⋯ + �4

t g + th

2 2

+ ψ0 tw s6 + ψ1 tw s5 + ⋯ + ψ4 tw s2

  直到测出第 30 天数据, 令第 30 天为 i= 0, 第 29 天 i= 1, 第

26天 i= 4,则由式( 3.96)和式( 3.97)可列出第 26 组方程

t n30 = α0
t g + t h

2 30
+ α1

t g + t h

2 29
+ ⋯ + α4

t g + th

2 26

+ β0 tw s30 + β1 tw s29 + ⋯ + β4 tw s26

Q30 = �0
tg + t h

2 3 0
+ �1

tg + t h

2 2 9
+ ⋯ + �4

t g + t h

2 26

+ ψ0tw s3 0 + ψ1 tw s29 + ⋯ + ψ4 tw s26

这 26组方程, 未知数为α0 - α4 , β0 - β4 ,�0 - �4 和 ψ0 - ψ4 ,利用最小

二乘法进行拟合,即可将其求出。对北京地区某一供热系统(供热

面积近 5 万平方米)进行了实测, 经过数据统计, α,β, �和 ψ系数

值列于表 3.9 中。

表 3.9 室温、供热量拟合系数

α0 �0. 1831 β0 �0 �. 2652 �0 �1 �. 462 ψ0 �- 0 �. 736

α1 �0. 0842 β1 �0 �. 1552 �1 �- 0 �. 221 ψ1 �- 0 �. 260

α2 �0. 0688 β2 �0 �. 1286 �2 �- 0 �. 130 ψ2 �- 0 �. 182

α3 �0. 0178 β3 �0 �. 0575 �3 �0 �. 017 ψ3 �- 0 �. 07

α4 �0. 0093 β4 �0 �. 0354 �4 �- 0 �. 002 ψ4 �- 0 �. 011

注 : 供热量 Q 的单位 10 ^10J / d,室温 tn 单位℃ , �, ψ值× 1010

  在上述数据的测量中,综合外温由特制的温度测量装置测量,
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直接给出 tw s值,已经考虑了太阳辐射对实际外温的增值。在该测

量装置中日照折算系数 S k (与建筑物不同朝向的围护结构面积之

比有关)在 160—210kJ / ( d·m
2·℃)之间取值, 其波动值对室温

影响在 0.3℃以内。室温 t n 值是根据对供热系统热用户典型房间

室温的实际测量,再进行加权平均后得出的。供热系统供热量 Q

根据系统供回水温差和循环流量乘积的全天累加求出。

上述数据的测试和拟合系数(α, β, �和 ψ)的求值过程,实质上

就是对一个具体供热系统的动态热特性进行识别的过程。当拟合

系数 α, β, �和 ψ常系数已知后, 公式 ( 3.96)、( 3.97)、( 3.98) 和

( 3.99)方程组就构成了供热系统动态热特性的识别模型。对于不

同的供热系统, 其拟合常系数α, β, �和ψ的具体数值也不同。但对

于同一地区, 供热系统形式和规模相当时, 其拟合系数也比较接

近。

在由公式( 3.96)—( 3.99)组成的供热系统识别模型中, 拟合

系数 α, β, �, ψ和综合外温 tw s以及当天室温 tnτ(即设计室温 t n′=

18℃)为已知条件。4个未知参数为当天的系统供回水温度 t gτ, t hτ,

循环流量 Gτ以及供热量 Qτ。因为识别模型也由 4个方程组成, 则

解此方程组即可得到唯一解。解出的 t gτ, thτ, Gτ和 Qτ即为供热系

统当天运行参数的预测值。以此为给定值, 即可对热源甚至锅炉的

燃烧进行计算机自动控制。当条件不具备时, 可由计算机将预测值

打印显示出,以指导当天供热系统的运行。

在预测当天的供热参数时,识别模型中的当天综合外温是未

知值,可由下式先行预测

tw sτ= ∑
j

i= 1

γi( tw s) τ- i + ∑
j

i= 1

ηieτ- i ( 3. 101)

式中 e——修正参数, 即拟合外温值与标准年综合外温的误

差,℃;

 γi,ηi——反映综合外温变化趋势的拟合系数。
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γi,ηi拟合系数可由前述方法求出。当天的综合外温 twτ可由前 j 天

的综合外温的变化趋势预测。

供热系统采用热力工况的动态调节,由于考虑了太阳辐射、散

热器类型和安装数量的不同以及建筑物结构不同等多种因素, 因

而更能比较准确地实现按需供热, 对于改善供热效果和节约热能

很有实际意义。
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第四章 供热系统流量调节

本章主要讨论在热水供热系统中依靠流量调节消除系统运行

工况失调问题。系统流量调节分为初调节和运行调节两种:初调节

一般在供热系统运行前进行,也可在供热系统运行期间进行。初调

节的目的,是将各热用户的运行流量调配至理想流量(即满足热用

户实际热负荷需求的流量;当供热系统为设计状况时, 理想流量即

为设计流量) ,主要解决系统水量分配不均问题, 亦即消除各热用

户冷热不均问题。因此,初调节亦可称为流量的均匀调节。如从供

热系统水压图考虑,则初调节的目的, 是将供热系统实际运行水压

图调整为理想运行水压图(当供热系统为设计状况时, 理想运行水

压图即为设计水压图)。供热系统流量的运行调节, 是指当热负荷

随室外温度的变化而变化时,为实现按需供热, 而对系统流量进行

的调节。系统流量的运行调节, 主要目的是消除系统热力工况的垂

直失调。

本章重点介绍初调节的各种方法, 调速水泵在变流量供热系

统中的应用,稳定性对供热系统调节性能的影响。由于调节设备对

流量的调节至关重要,因此, 对几种主要的流量调节阀及其选择计

算方法进行了介绍。供热系统的流量调节, 必须是在系统无故障的

前提下进行,为此, 还涉及了系统堵塞、泄漏诊断, 作为流量调节的

重要准备工作。

第一节 初 调 节

以往, 用手工进行初调节已有多种方法, 如阻力系数法、预定
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计划法等,但或因计算工作量大或实地调节工作量大, 除只有几个

热用户的供热系统外,一般难以实际采用。由于供热系统冷热不均

现象普遍存在, 近几年来, 国内外有关专家和工程技术人员, 为解

决工况失调问题,陆续提出了多种初调节方法, 如比例法、补偿法、

计算机法、模拟分析法、模拟阻力法、回水温度法及简易法等, 在实

际供热系统中都有操作实施价值, 在不同程度上具有简单、方便、

准确、可靠等特点。为说明其发展趋势, 对上述各种初调节法分别

给予介绍。

一、阻力系数法

阻力系数法的基本原理基于一定阻力系数的供热系统必然对

应一定的流量分配。应用这种方法进行初调节, 要求将各热用户的

启动流量和热用户局部系统的压力损失调整到一定比例, 以便使

它的阻力系数 S (或通导系数 a , 二者互为倒数)达到正常工作时

的计算值(或称理想值)。该数值可根据公式( 2. 11)进行计算:

S =
ΔH
G2   mH 2 O/ ( m 3 ¡¤h - 1 ) 2

式中 �G——热用户的理想流量, m
3
/ h ;

ΔH ——热用户局部系统的压力降, mH2 O。

热用户局部系统的流量 G和压力降 ΔH , 可根据供热系统原

始资料和水力计算资料求得,因此,热用户局部系统的阻力系数 S

是很容易计算的。粗略看来,很可能认为这种调节方法简单易行。

其实不然, 实际操作的主要难点是:系统阻力系数 S 值不能直接

测量, 要由流量G、压力降ΔH 的直接测量后间接计算出来。因此,

要想把某个热用户局部系统的阻力系数 S 调到理想值, 必须反复

测量其流量和压力降,反复调节有关阀门才能实现。这种调节方法

属于试凑法,现场操作繁琐、费时,实用性不大。
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二、预定计划法

这一方法是在调节前,将供热系统所有热用户入口阀门关死,

让供热系统处于停运状态。然后按一定顺序(或从离热源最远端开

始,或从离热源最近端开始) ,逐个开启热用户入口阀门。阀门开启

的条件是:使其通过的流量等于预先计算出的流量。显然, 该流量

值既不应是理想流量,也不应是设 计流量, 而称之为启动流量。

该调节方法的关键是各热用户启动流量的计算。若启动流量

已求出, 则在现场一面检测流量,一面调节热用户阀门,使其逐一

各自满足其启动流量。各热用户在规定顺序下按启动流量全部启

动后,供热系统就能在理想流量(或设计流量)下运行, 从而完成初

调节任务。

下面根据图 4. 1 所示的供热系统, 说明热用户启动流量的计

算方法及预定计划的编制过程。

图 4. 1 预定计划法简图

该供热系统共有 4个热用户, 热源循环水泵扬程为 50m, 用户

1, 2, 3, 4 的设计流量皆为 100m
3
/ h , 压力降分别为 40, 30, 20,

10mH 2 O。供热系统阻力系数值详见表 4. 1。Ⅰ, Ⅱ,Ⅲ, Ⅳ表示供热
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系统包括供、回水干管的编号。

表 4. 1 阻力系数计算表

管段及热用户

编    号

流 量

G′

( m3 �/ h)

压力降

ΔH

( mH 2 �O)

阻力系数

S = ΔH / G2 �

10- 3( mH 2O/ ( m3·h - 1) 2 )

管
 
段
 
号

Ⅰ

Ⅱ

Ⅲ

Ⅳ

400 B

300

200

100

10 �

10

10

10

0 �. 063

0. 111

0. 25

1. 00

热
用
户
号

1 Z

2

3

4

100 B

100

100

100

40 �

30

20

10

4 �. 00

3. 00

2. 00

1. 00

表 4. 2 说明了该供热系统按照热用户 4, 3, 2, 1 的调节顺序进

行调节时,各热用户启动流量的计算值。

表 4. 2 热用户启动流量计算表

顺序 数值名称 计      算

Ⅰ . 开启热用户 4 �

1 �

热网及用户 4 _的总阻

力 系 数  10- 3

( mH 2O/ ( m3·h - 1) 2 )

S 0 )= �SⅠ+ SⅡ+ SⅢ+ SⅣ+ S 4= 0. 063+ 0. 111

+ 0. 25+ 1. 00+ 1. 00= 2. 424

2 �
用户 4 4的启动流量

( m 3/ h)
G4 /= ΔH 0 / S 0 = 50/ 2. 424× 10- 3 = 144

3 �用户 4 4的启动系数 α4 �= G4/ G4′= 144/ 100= 1. 44
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(续表)   

顺序 数值名称 计      算

Ⅱ . 开启热用户 3 �

1 �

用户 3 r后的热网总

阻力系数 10- 3

( mH 2O/ ( m3·h - 1) 2)

S 2 ), 4= ΔH 3/ GⅢ′2 = 20/ 2002= 0. 5

2 �

热网及用户 3 �、4的

总阻力系数 10 - 3

( mH 2O/ ( m3·h - 1) 2)

S 0 )A= SⅠ+ SⅡ+ SⅢ+ S3, 4

= 0. 063+ 0. 111+ 0. 25+ 0. 5= 0. 924

3 �热网的总流量( m3 �/ h) G0 /= ΔH 0 / S 0 = 50/ 0. 924× 10- 3 = 232

4 �用户 3 r的启动系数 α3 �= G0/ ( G3′+ G4′) = 232/ ( 100+ 100) = 1. 16

5 �
用户 3 r的启动流量

( m 3/ h)
G3 /= G4= α3G3′= 1. 16× 100= 116

Ⅲ . 开启热用户 2 �

1 �

用户 2 r后的热网总

阻力系数 10- 3

( mH 2O/ ( m3·h - 1) 2)

S 2 ), 4= ΔH 2/ GⅡ′2 = 30/ 3002= 0. 333

2 �

热网及用户 2 �, 3, 4

的总阻力系数 10- 3

( mH 2O/ ( m3·h - 1) 2)

S 0 )A= SⅠ+ SⅡ+ S 2, 4

= 0. 063+ 0. 111+ 0. 333= 0. 507

3 �热网的总流量( m3 �/ h) G0 /= ΔH 0 / S 0 = 50/ 0. 507× 10- 3 = 314

4 �用户 2 r的启动系数
α2 �3= G0 / ( G2′+ G3′+ G4′)

= 314/ ( 100+ 100+ 100) = 1. 04

5 �
用户 2 r的启动流量

( m 3/ h)
G2 /= α2G2′= G3= G4= 1. 04× 100= 104
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(续表)   

顺序 数值名称 计      算

Ⅳ . 开启热用户 1 �

1 �

用户 1 4后的热网总

阻力系数 10- 3

( mH 2O/ ( m3·h - 1) 2 )

S 1 ), 4= ΔH 1/ GⅠ′2 = 40/ 4002= 0. 25

2 �

热网及用户 1 n, 2, 3, 4

的总阻力系数 10- 3

( mH 2O/ ( m3·h - 1) 2 )

S 0 )= SⅠ+ S 1, 4 = 0. 063+ 0. 25= 0. 313

3 �. 热网总流量( m3 �/ h) G0 /= ΔH 0 / S 0 = 50/ 0. 313× 10- 3 = 400

4 �用户 1 4的启动系数
α1 �3= G0 / ( G1′+ G2′+ G3′+ G4′)

= 400/ 400= 1. 00

5 �
用户 1 4的启动流量

( m 3/ h)
G1 /= α1G1′= G2= G3= G4 = 1× 100= 100

从启动流量的计算过程很容易发现:预定计划法的计算工作

量是很大的。当供热系统较大时,即热用户数量较多时, 采用手工

方法计算启动流量几乎是不可能的,这是该调节方法在实际工程

中使用价值不大的主要原因。这种调节方法的另一不足之处, 是调

节前必须关闭所有热用户阀门, 这就限制该调节方法只能在供热

系统投入运行前进行,不能在运行过程中进行, 这种局限性是由于

热用户启动流量难以计算的缘故。

三、比例法

由于上述方法的缺陷,从七十年代以来, 各国十分重视这方面

的研究。为适应初调节的需要, 瑞典 T A 公司研制了平衡阀和智能

仪表(微信息处理机) ,二者配套使用, 不但可以直接测量平衡阀前
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后压差,而且可以直接读出平衡阀中通过的流量。与此同时, 相应

提出了比例法和补偿法等初调节方法。

比例法的基本原理是当各热用户系统阻力系数一定时, 系统

上游端的调节,将引起各热用户流量成比例地变化。也就是说, 当

各热用户阀门未调节时,系统上游端的调节, 将使各热用户流量的

变化遵循一致等比失调的规律。

若待调节的供热系统如图 4. 2 所示,共有 4 条支线 A , B, C,

D ;每条支线有 4个热用户。在各支线和热用户回水管道上均安装

有平衡阀。

图 4. 2 比例调节法系统示意图

该方法的调节步骤如下:

1. 调节支线的选择

( 1) 全开系统中所有平衡阀(供水管道上的所有其它阀门也

全开) , 使系统在超流量的工况下运行;

( 2) 利用平衡阀和智能仪表 (详见本章第三节) , 测量各支线
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回水管道上平衡阀前后压差, 并由智能仪表直接读出通过各平衡

阀的流量, 亦即各支线流量 (也可根据平衡阀前后压差, 利用平衡

阀计算图表直接查出流量)。

( 3) 计算各支线流量的比值 xi,

x i =
Gi
Gi′
  i= 1, 2, 3, 4, ⋯, n

式中 �i——各支线序号;

n——支线数;

Gi′——支线理想流量, m
3
/ h ;

Gi——测量出的支线实际流量, m
3
/ h。

( 4) 选择流量比值最大值 x z d的支线为调节支线。按支线流量

比值的大小顺序排列,即为支线依次调节的前后顺序。在一般情况

下,热源近端支线流量比值偏大, 因此,往往先从近 端支线开始调

节。

2. 支线的调节

( 1) 计算调节支线各热用户的流量比值, 挑选流量比值最小

x z x的热用户为参考用户。若支线 A 为调节支线,则 x z d = GA / GA′。

在 A 支线中, 若 3 用户的流量比值最小, 即 x z x = GA 3 / GA 3′, 则 3 用

户为参考用户。

( 2) 从调节支线 A 的最末端用户 1 开始调节。利用与平衡阀

配套的智能仪表,调节平衡阀 F -A 1, 将用户 1的流量比值 xA 1调节

到参考用户 3 的流量比值的 95%左右, 即 x A 1 = 0. 95x z x = 0. 95

( GA 3 / GA 3′)。

( 3) 调节平衡阀 F -A2, 使热用户 2 的流量比值 x A 2调节到与

用户 1的流量比值相等的数值 x A 2 = x A 1。应该注意,由于用户 2 的

调节,用户 1的原有流量比值将会略有增加。

( 4) 继续以用户 1的流量比值为参考值, 依步骤 3 的同样方

法, 依序调节用户 3, 4。每调节一个热用户,用户 1 的流量都将略
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有增加,这是正常的。

( 5) 按照支线流量比值大小顺序, 采用上述同样方法,依次调

节其它各支线。其参考流量比值为各支线内的最小值。

3. 支线间的调节

( 1) 测量各支线的流量比值 x A , x B , x C , x D , 以其中最小值为

参考比值。

( 2) 从最末端支线开始调节, 即调节平衡阀 F -D , 使支线 D

的流量比值调节为支线参考比值的 95% , 若参考支线为 C 支线,

则应 x D = 0. 95x C = 0. 95x z x。

( 3) 以同样方法,依次调节 F -C, F -B, F -A 平衡阀, 使各支线

流量比值等于最末端支线 D 的流量比值。在调节过程中,末端支

线 D 的流量比值也将略有增加。

( 4) 如各支线属于同一供热系统中不同的区段, 则应先调节

同一区段内的各支线,再进行各区段间的调节, 其调节方法同上。

4. 全网调节

调节供热系统总平衡阀 F (既可安装在供水管道上,也可安装

在回水管道上) , 使最末端支线 D 的流量比值等于 1. 0。根据一致

等比失调原理, 经过上述调节, 供热系统各支线、各热用户的流量

则一定将运行在理想流量(或设计流量)的数值上,全网调节结束。

比例调节法原理简明,效果良好。但调节方法还显繁琐:首先

必须使用二套智能仪表,配备二组测试人员, 通过报话机进行信息

联系;其次是平衡阀重复测量次数过多, 调节过程费时费力。但总

体讲, 由于有平衡阀、智能仪表做依托,这种方法使初调节在实际

工程中的应用有了可能性。

四、补偿法

这是瑞典 T A 公司推荐的另一种初调节方法。由于这种方法

是依靠供热系统上游端平衡阀的调节, 来补偿下游端因调节引起
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的系统阻力的变化,因而称为补偿法。

该调节方法的主要步骤如下:

1. 支线调节

( 1) 任意选择待调支线(见图 4. 2) , 在该支线中确定热用户局

部系统阻力最大的用户(未含平衡阀阻力, 确定方法见后)。为保证

智能仪表的量测精度, 一般规定安装在局部系统阻力最大的热用

户处的平衡阀的最小压降(在阀全开时)不得小于 3kP a。如果小于

此数, 智能仪表测出的流量值可能失真 ( T A 公司制造的智能仪表

DT M-C, 流量量测的最小值是平衡阀的压降不低于 0. 5kPa)。

现选择图 4. 2 中的 A 支线为待调支线, 其中用户 2 的局部系

统(含室内系统、支线管道及其附件)阻力最大。

( 2) 从待调支线的最末端用户开始调节。首先计算该用户(即

1 用户) 的平衡阀 F -A1 在理想流量 (或设计流量 ) 下的压降值

ΔH F -A 1。若用户 2、用户 1的局部系统压降(在设计流量下)为已

知, 分别为 ΔH A 2 , ΔH A 1 (未含平衡阀的压降) ,则 ΔH F -A 1值可由下

式计算:

ΔH F -A 1 = ΔH A 2 + 0. 3 - ΔH a
2

- a
1

- ΔH a
1
′- a

2
′- ΔH A 1 mH 2O

式中 ΔH a 2 - a 1 , ΔH a
1
′- a

2
′——分别为用户 2 至用户 1 之间供、回水

管线的压降, mH 2 O; 0. 3mH 2 O 为用户 2的平衡阀 F -A2在设计流

量下的最小压降值。

根据ΔH F -A 1和设计流量 G′,由下式可计算出用户 1的平衡阀

F -A1的特性系数 K v :

K v =
3. 2× G′( m 3 / h)

ΔH F -A 1 ( mH 2O )
=

10× G′( m 3 / h )

ΔH F -A 1 ( k Pa)
( 4. 1)

不难看出, 特性系数 K v 与阻力系数 S 在本质上是相同的, 皆代表

平衡阀的特性。当平衡阀的开度不同, 其 K v、S 值也随之不同。K v

与 S 的关系可由下式表示:
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S =
3. 2
K v

2

  mH 2 O/ ( m
3

¡¤h
- 1

)
2

( 4. 2)

或

S =
10
K v

2

  kPa / ( m 3 ¡¤h - 1 ) 2 ( 4. 3)

  根据平衡阀特性资料(由厂家提供) , 由计算出的平衡阀特性

系数 K v (或 S) , 确定平衡阀的开度 K s。按照求出的平衡阀开度

K S - A 1 ,在现场调节用户 1 的平衡阀 F -A 1, 达到给定开度, 并将平

衡阀的手轮锁定。

( 3) 将第一台智能仪表接至用户 1的平衡阀 F -A1上, 调节支

线 A 的总平衡阀 F -A, 使 F -A 1 平衡阀上的压降达到计算值

ΔH F -A 1。此时通过 F -A1平衡阀上的流量必然为设计流量(或理想

流量)。

如果发生 F -A 总平衡阀已全开, 平衡阀 F -A 1仍未调至要求

数值, 此时, 可将上游端的 1 个或多个用户的平衡阀关小, 直到用

户 1 平衡阀 F -A 1达到理想的要求。

( 4) 将第二台智能仪表接到用户 2 的平衡阀上, 调节平衡阀

F -A2, 使其通过的流量达到设计流量。与此同时, 监视第一台智能

仪表上的流量读数,调节总平衡阀 F -A ,使用户 1 通过的流量始终

保持在设计值。

( 5) 利用第二台智能仪表, 依次调节用户 3 和用户 4。调节方

法全同用户 2 的调节。

2. 支线间的调节

( 1) 按照上述方法,逐个调节各支线。当调节支线不能满足足

够的压降时,可将已调好的支线总平衡阀关闭。

( 2) 调节支线 D (最末端)的总平衡阀 F -D, 使支线 D 的流量

达到设计值。

( 3) 依次调节支线 C, B, A 的总平衡阀 F -C, F -B, F -A, 使各
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支线达到设计流量。同时监视支线 D 的流量, 调节供热系统总平

衡阀 F ,使其流量始终保持在设计值。

( 4) 当供热系统各支线分属不同区段时, 以同样方法由远至

近逐个调节各区段。

各支线、各区段调节后 , 供热系统各用户就将按照设计流量

运行,至此, 初调节完毕。

在支线调节过程中,热用户局部系统最大阻力的确定, 是该调

节方法的主要关键之一。具体确定方法, 应区别下列三种不同情况

而定:

1. 各热用户局部系统阻力皆相等。此时, 最末端热用户为阻

力最大的用户, 这是因为其供、回水干管最长进而阻力最大所致。

这时, 该用户平衡阀最小压降取值 0. 3mH 2 O, 以此计算其平衡阀

的特性系数 K v 和开度 K s。

2. 各热用户局部系统阻力不等但皆为已知。这时,最大阻力

的热用户一目了然。最末端热用户平衡阀的压降值按支线调节中

的第( 2)步骤有关公式计算,其中供、回水干管的压降可粗略地按

平均比摩阻估算。

3. 各热用户局部系统阻力不等且未知。这时, 阻力最大的用

户按如下步骤确定:

( 1) 全开支线总平衡阀和该支线各热用户的平衡阀;

( 2) 逐个关闭热用户的平衡阀, 测量用户总压降 (含平衡阀)

ΔH
z d
i ;然后调节平衡阀, 使该用户流量达到设计流量, 测量此时的

用户总压降ΔH
z x
i ;

( 3) 通常用户室内系统及其附件的压降为 ΔH i= ΔH
z d
i -

ΔH
z x
i ,则 ΔH i的最大值即为阻力最大的热用户。

已知阻力最大的用户后, 最末端用户平衡阀压降的计算全同

第二种情况。

补偿法具有两个明显的优点:
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1. 每个热用户的平衡阀只测量调节一次, 因而比较节省人

力;

2. 平衡阀是在允许的最小压降下调节的, 因而降低了供热系

统循环水泵的扬程,从而节省了运行费用。

补偿法也有不尽人意之处,主要是同时需要二台智能仪表, 操

作人员需分为三组(最末端参考用户、待调用户和总平衡阀) , 通过

报话机进行信息联系。当仪表、人力有限时,使用时有一定困难。但

该方法准确、可靠, 在欧洲一些国家使用相当普遍。

五、计算机法

该方法是由中国建筑科学研究院空气调节研究所提出的。这

种方法也是在与平衡阀、智能仪表配套使用中实现的。

该方法的基本原理是借助平衡阀和智能仪表测量出供热系统

各热用户的局部系统阻力,根据各热用户局部系统的设计阻力(含

平衡阀的阻力) , 求出各热用户平衡阀的要求阻力和开度, 在现场

进行实际调节。

如图 4. 3 所示,欲先调节 2用户。根据有关资料, 由已知的设

图 4. 3 计算机法供热系统示意图

计流量 G2′和 2用户支线 bb′间的设计压降ΔH bb′′, 很容易计算出 bb′

支线的总阻力系数 S bb′′(含室内系统和平衡阀 F 2 )。平衡阀 F 2 的待

调阻力系数 S F 2可由下式决定:
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S F 2 = S bb′′- S 2  mH 2 O/ ( m
3

¡¤h
- 1

)
2

( 4. 4)

式中 S 2——表示包括支线 bb′在内的用户局部系统阻力系数(未

含平衡阀 F 2 ) , mH 2 O/ ( m
3·h

- 1 ) 2。但 S 2 为未知, S 2 是通过任意改

变平衡阀 F 2 的二次开度间接计算的。设平衡阀第一次开度和第二

次开度下的阻力系数分别为 S F 2-1和 S F 2-2 , 用智能仪表测得平衡阀

二次开度下的流量分别为 G2 -1 , G2-2 , 平衡阀前后压降为 ΔH F 2-1和

ΔH F 2-2 , 若支线 bb′的总压降分别为ΔH bb′-1和 ΔH bb′-2 , 则有:

ΔH bb′-1 = S F 2-1 G2
2 -1 + S 2 G2

2-1 = ΔH F 2 -1 + S 2 G2
2 -1 ( 4. 5)

ΔH bb′-2 = S F 2-2 G
2
2 -2 + S 2 G

2
2-2 = ΔH F 2 -2 + S 2 G

2
2 -2 ( 4. 6)

如近似认为ΔH bb′-1≈ΔH bb′-2 ,即得

ΔH F 2 -1 + S 2 G2
2-1 = ΔH F 2 -2 + S 2 G2

2-2 ( 4. 7)

因ΔH F 2-1 ,ΔH F 2-2 , G2-1和 G2 -2皆为实际测量值,所以由( 4. 7)式可以

计算出 S 2 ,进而由( 4. 4)式求出平衡阀 F 2的待调阻力系数 S F 2 , 再

由平衡阀特性关系给出平衡阀 F 2的开度 K s 值。

上述计算过程已编为程序,固化在智能仪表中, 因此计算比较

方便。

采用同样方法调节其它热用户, 即可完成供热系统初调节的

任务。

该方法计算工作量较小,现场调节无顺序要求, 操作方法也较

简便。不足之处是把平衡阀二次不同开度下支线总压降视为相等,

这与实际工况不符。当安装平衡阀的用户热入口与系统干、支线分

支点相距较远时,这种近似将引起较大误差。

六、模拟分析法

该方法由清华大学热能系于 1985年开发。为叙述方便, 将分

别介绍其基本原理和操作方法。

1. 供热系统水力工况数学模型

供热系统各用户间有较强的耦合关系,其中某个用户的调节,
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不但引起该用户流量的变化,而且还要影响其它用户流量的变化。

因此为准确分析计算初调节过程中供热系统流量、压力等参数的

变化规律,建立其水力工况数学模型是完全必要的。

( 1) 基尔霍夫定律

基尔霍夫电流定律和电压定律是电学中主要定律之一, 这一

基本规律也完全适用于供热系统。

图 4. 4 为有三个热用户的供热系统,共由 7个管段和 5个管

段分支节点组成(管段和分支节点的划分可根据具体情况灵活编

制) , 其编号如图所示: 1, 2, 3, ⋯, 5 为分支节点编号; b1 , b2 , ⋯, b7

为管段编号。相应的,各管段流量表示为 Gb1 , Gb2 , Gb3 ,⋯, Gb7 , 流向

由图中箭头所示;各管段压降分别为 ΔH b1 , ΔH b2 , ΔH b3 ,⋯, ΔH b7 ;

各分支节点压力表示为 H 1 , H 2 , H 3 ,⋯, H 5 ;系统循环水泵扬程为

D H p。

图 4. 4 供热系统编码示意图

① 基尔霍夫流量定律

对于任何一个集中供热系统, 所有流入或流出任一节点的流

量,其代数和为零。当把流入节点的流向定义为负, 流出节点的流

向定义为正时,对于节点 1, 基尔霍夫流量定律可用公式表示为

Gb1 + Gb5 - Gb4 = 0 ( 4. 8)

对于其它节点,也可写出类似公式。
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② 基尔霍夫压降定律

对于任何一个集中供热系统,任意一个回路, 其中各管段的压

降代数和为零。若将用户管段流量定义为回路流量, 则与回路流量

同向的为正, 反向的为负。对于回路 l 2 (由管段 b2 , b4 , b5 , b6 , b7 组

成) , 基尔霍夫压降定律可由下式描述

ΔH b2 + ΔH b6 + ΔH b7 + ΔH b4 + ΔH b5 - D H p = 0 

( 4. 9)

对于循环水泵, 因起增压作用, 相当于在 b4管段中串联了一段压

降为负值的管段。

以同样形式可写出其它回路的描述公式。

( 2) 水力工况数学模型建立

根据上述的基尔霍夫流量、压降定律以及流体力学中的伯努

利方程,对图 4. 4的供热系统可写出如下的独立的联立方程

Gb1 + Gb5 - Gb4 = 0

Gb2 + Gb3 - Gb5 = 0

Gb6 - Gb2 - Gb3 = 0

Gb7 - Gb1 - Gb6 = 0

ΔH b1 + ΔH b7 + ΔH b4 - DH p = 0

ΔH b2 + ΔH b6 + ΔH b7 + ΔH b4 + ΔH b5 - D H p = 0

ΔH b3 + ΔH b6 + ΔH b7 + ΔH b4 + ΔH b5 - D H p = 0

ΔH b1 = S b1 G2
b1 + ( Z4 - Z1 )

ΔH b2 = S b2 G
2
b2 + ( Z3 - Z2 )

ΔH b3 = S b3 G
2
b3 + ( Z3 - Z2 )

ΔH b4 = S b4 G
2
b4 + ( Z1 - Z5 ) - D H p

ΔH b5 = S b5 G
2
b5 + ( Z2 - Z1 )

ΔH b6 = S b6 G
2
b6 + ( Z4 - Z3 )

ΔH b7 = S b7 G2
b7 + ( Z5 - Z4 )

( 4. 10)

联立方程组( 4. 10)共有 14个独立方程, 其中 5 个支线节点可组成
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4 个独立的基尔霍夫流量方程( 5 节点称为参考节点, 一般由循环

水泵入口即恒压点来表示) , 由 3 个热用户的回路管段组成了 3 个

基尔霍夫压降方程, 再加 7个管段组成的 7个伯努利方程。该方程

组中若假定管段的阻力系数皆为已知,则待求的未知变量也为 14

个, 其中管段流量 Gb1⋯Gb7为 7 个, 管段压降 ΔH b1⋯ΔH b7也为 7

个。循环水泵扬程可表示为管段流量的函数, 所以不是独立的未知

变量。联立方程组( 4. 10)有 14个独立未知变量, 也有 14 个独立方

程,因此必定有唯一解。通过上述分析可以了解:任何一个供热系

统, 其流量分配即水 力工况唯一决定于系统管段的阻力状况, 系

统阻力状况一定,其流量分配状况也一定。因此任何流量分配状况

的改变,必须首先改变系统的阻力状况, 阀门的调节就是为实现这

一目的。

概括地说,供热系统水力工况数学模型中, 独立的方程数和独

立的未知变量数正好等于系统管段数的 2倍。因此供热系统越大,

管段越多,建立的数学模型方程数也愈多。对于中小规模的供热系

统, 其数学模型的方程数约为近百个左右,手工计算难以完成, 通

常都编为固定程序,由计算机求解。

严格地说, 在方程组 ( 4. 10)中 7个管段流量只有 3个热用户

流量 Gb1 , Gb2 , Gb3是独立变量, 其它 4个管段流量皆可由用户流量

表示,即

Gb4 = Gb7 = Gb1 + Gb2 + Gb3

Gb5 = Gb6 = Gb2 + Gb3

将此方程代入方程组( 4. 10) ,可进一步简化为
S b1 G2

b1 + ( S b4 + S b7 ) ( Gb1 + Gb2 + Gb3 ) 2 - DH p = 0

S b2 G2
b2 + ( S b4 + S b7 ) ( Gb1 + Gb2 + Gb3 ) 2

  + ( S b5 + S b6 ) ( Gb2 + Gb3 ) 2 - DH p = 0

S b3 G2
b3 + ( S b4 + S b7 ) ( Gb1 + Gb2 + Gb3 ) 2

  + ( S b5 + S b6 ) ( Gb2 + Gb3 )
2

- DH p = 0

( 4. 11)
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简化后的方程组( 4. 11)由原来的 14个方程、14个变量减为只有 3

个方程、3个变量(用户流量 Gb1 , Gb2 , Gb3 ) , 求解更为方便。一般对

于树枝状的供热系统, 简化后的数学方程组的个数正好等于热用

户的个数。通常都是对简化后的方程组( 4. 11)进行计算机求解, 在

流体网络理论中称为基本回路分析法。

2. 调节方法

有了上述水力工况数学模型, 就能快速而准确地预测供热系

统在调节过程中全网流量、压力的变化情况。模拟分析法就是事先

通过预测,计算出调节过程中的过渡流量(或压力) , 然后在现场实

施的一种调节方法。

一般说,模拟分析法分以下四个步骤进行:

( 1) 确定实际工况

在现场通过实际测定, 得到各热用户的实际运行流量 G sj , 和

各分支管段的压力降 ΔH sj ( j 为管段编号 ) , 利用公式 S = ΔH / G
2

计算各管段的实际阻力系数 S sj。记录供热系统在测试期间循环水

泵的运行台数及其型号。

压力测量用普通的弹簧压力表,当系统末端压差过小时, 宜采

用高压比压计测量。流量测量宜采用便携式超声波流量计, 如日制

F LB 型便携式超声波流量计, 将测头直接绑在钢管外壁 (局部拆

去保温层) , 即可在主机上读出管道流量。测量精度±1. 0%。

在测量过程中,应将系统内空气排尽(包括室内系统) , 消除大

的泄漏,保证系统在稳压下运行, 以提高测量精度。

( 2) 计算理想工况

理想工况计算的任务是在给定各热用户理想流量 (或设计流

量)下, 根据供热系统的实际工况(即经实测得到的各管段实际阻

力系数 S sj )计算待调管段的理想阻力系数 S l j。

热用户的理想流量值可参照表 4. 3 选取, 其中供暖面积热指

标综合了《城市热力网设计规范》、《供暖通风设计手册》、《民用建
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筑采暖通风设计技术措施》的有关数据。考虑到我国目前的设计、

运行状况, 对于低温供热系统, 按设计供回水温差为 20—25℃选

取理想流量。

表 4. 3 建筑物供暖面积概算热指标和理想流量值

建筑物类型
供暖面积概算热指标 qn

W / m2 *k cal/ ( m 2 �·h)

理想流量值 Gl

kg/ ( m
2 �·h)

住 宅 40 �—70 40 q—60 2 �. 0—3. 0

办公楼、学校 58 �—81 50 q—70 2 �. 5—3. 5

医院、幼儿园 64 �—81 55 q—70 3 �. 0—3. 5

旅 馆 58 �—70 50 q—60 2 �. 5—3. 0

图书馆 47 �—76 40 q—65 2 �. 0—3. 5

商 店 64 �—87 55 q—75 3 �. 0—4. 0

单层住宅 81 r—105 70 q—90 3 �. 5—4. 5

食堂、餐厅 116 �—140 100 q—120 5 �. 0—6. 0

影剧院 93 r—116 80 Z—100 4 �. 0—5. 0

礼堂、体育馆 116 �—163 100 q—140 5 �. 0—7. 0

通常情况下, 供热系统的供、回水干管可不进行调节, 只调节

热用户入口处的调节阀门,这样, 供、回水干管的阻力系数已知, 即

为实测值, 只要求出热用户局部系统的理想阻力系数 S l j , 则理想

工况的计算任务即告结束。

参照图 4. 4, 在联立方程组 ( 4. 11)中, 管段 b4 , b5 , b6 , b7 为供、

回水干管,阻力系数 S b4 , S b5 , SB 6和 S b7是实测值。若考虑热用户的

建筑类型和实际供暖面积,由表 4. 3选取其理想流量, 则可根据干

管流量与用户流量的关系,求出各干管 b4 , b5 , b6 和 b7 的理想流量

G lb4 , G lb5 , G lb6和 Gl b7。这样, 就可根据方程组( 4. 11)计算出热用户的

理想阻力系数 S l b1 , S l b2 , S l b3。

·691·



Sl b1 =
DH p - ( S sb4 + S sb7) ( Gl b1 + Gl b2 + Glb3)

2

G2
lb1

Sl b2 =
DH p - ( S sb4 + S sb7) ( Gl b1 + Gl b2 + Glb3) 2 - ( S sb5 + S sb6) ( Glb2 + Gl b3) 2

G2
lb2

Sl b3 =
DH p - ( S sb4 + S sb7) ( Gl b1 + Gl b2 + Glb3) 2 - ( S sb5 + S sb6) ( Glb2 + Gl b3) 2

G2
lb3

( 4. 12)

  根据同样方法,可计算各种规模供热系统的理想工况。由于计

算工作量较大,一般编为程序, 由计算机计算。

( 3) 制定调节方案

调节方案的制定, 实质上就是在计算机上对供热系统进行模

拟调节。调节过程如下:以实测的实际工况为起始工况, 按照一定

顺序(一般从正失调最严重用户开始,多数情况为近端用户)逐个

把每一热用户的阻力系数从实测值调至理想值。在计算机上实施

这种调节,实际上就是按上述顺序, 逐个以热用户的理想阻力系数

S lj代替各自的实际阻力系数 S sj。每调节一个用户后 (即每进行一

次替代后) , 即对联立方程组( 4. 11)进行一次求解(即对计算机程

序进行一次运算) , 得到一个调节后的流量分配新工况, 我们称为

调节过程的过渡流量。可以想象,在调节过程中, 已调用户的阻力

系数皆达到理想值,但其过渡流量还不是理想流量。只有按照已定

顺序,所有热用户阻力系数都调整为理想值时, 各热用户的运行流

量才达到理想流量。

在现场的实际调节与计算机上的模拟调节不同。后者的调节

就是用阻力系数理想值代替实际值。而现场调节的最大困难就是

用户的阻力系数难以直接测量,必须通过其它参数进行间接判断。

而模拟调节过程计算出的过渡流量,或过渡压力, 唯一对应于调节

过程的阻力系数。我们把模拟调节过程中, 调节用户及其对应的过

渡流量按顺序逐一记录下来, 把对应的过渡流量视为现场用户调

节是否达到理想阻力系数的判断依据。因此, 调节用户与对应过渡
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流量的记录实际上就是所要制定的调节方案。

理论上讲,过渡流量、过渡压力, 或任一用户的过渡参数皆可

作为调节用户是否达到理想阻力系数的判断依据, 但把待调用户

自身的过渡流量作为判断依据,将是最简单、方便的。

( 4) 现场实施调节方案

把计算机模拟调节中制定的调节方案拿到现场,按调节方 案

中给出的调节顺序,逐一调节用户的调节阀, 在调节的同时, 用便

携式超声波流量计监测该用户的流量变化, 当流量等于方案中给

定的对应的过渡流量时,则认为通过调节阀的调节, 待调用户的阻

力系数正好达到了理想值。所有用户按上述方法调节完毕后, 则整

个供热系统必然会在理想流量工况下运行,原有的水力失调消除,

实现了初调节的目的。

下面举例来具体说明模拟分析法的使用方法。

例 供热系统如图 4. 5 所示,共有 4个热用户, 一台循环水泵

扬程 DH p = 50mH2 O。系统编号如图,其中管段数为 1, 2,⋯, 12;

节点数为①, ②, ⋯,⑨;独立回路数为 4个(与热用户数相同) , 理

想工况下各热用户的流量皆等于 100m
3
/ h , 实际运行中 Gs1 =

140m
3
/ h , Gs2 = 120m

3
/ h, Gs3 = 80m

3
/ h , G s4 = 60m

3
/ h。试用模拟分

析法进行初调节。

图 4. 5 供热系统举例
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设循环水泵入口点即节点编号①为参考节点, 按初调节的 4

个步骤进行。

( 1) 确定实际工况, 将实测结果列入表 4. 4。

表 4. 4 实 际 工 况

管段编号
流量 Gs

( m3 �/ h)

压降 ΔH s

( m H2 �O)

阻力系数 S s

( mH 2 `O/ ( m 3·h - 1 ) 2)

1 �140 C40 �. 000 0 H. 2041× 10- 2

2 �120 C32 �. 489 0 H. 2256× 10- 2

3 �80 ,27 �. 589 0 H. 4311× 10- 2

4 �60 ,23 �. 989 0 H. 6664× 10- 2

5 �400 C5 �. 000 0 H. 3125× 10- 4

6 �260 C3 �. 756 0 H. 5550× 10- 4

7 �140 C2 �. 450 0 H. 1250× 10- 3

8 �60 ,1 �. 800 0 H. 5000× 10- 3

9 �60 ,1 �. 800 0 H. 5000× 10- 3

10 �140 C2 �. 450 0 H. 1250× 10- 3

11 �260 C3 �. 756 0 H. 5556× 10- 4

12 �400 C5 �. 000 0 H. 3125× 10- 4

( 2) 计算理想工况, 将用户理想流量输入计算机, 运行( 4. 12)

方程组的求解程序,将理想工况的计算结果列入表 4. 5。

( 3) 制定调节方案,按用户 1, 2, 3, 4(从热源由近而远)的调节

顺序, 逐一的由 S l 1 = 0. 4000× 10
- 2

, S l 2 = 0. 3000× 10
- 2

, S l 3 =

0. 2000× 10
- 2
和 S l 4 = 0. 1000× 10

- 2
代替 S s1 = 0. 2041× 10

- 2
, S s2 =

0. 2256× 10
- 2

, S s3 = 0. 4311× 10
- 2
和 S s4 = 0. 6664× 10

- 2
, 分别运

行( 4. 11)方程组的求解程序,根据模拟调节的计算结果, 将制定的

调节方案列入表 4. 6 中。
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表 4. 5 理 想 工 况

管段编号
流量 Gl

( m
3 �/ h)

压降 ΔH l

( m H2 �O)

阻力系数 Sl

( mH 2 `O/ ( m 3·h - 1 ) 2)

1 �100 C40 �0 H. 4000× 10- 2

2 �100 C30 �0 H. 3000× 10- 2

3 �100 C20 �0 H. 2000× 10- 2

4 �100 C10 �0 H. 1000× 10- 2

5 �400 C5 �0 H. 3125× 10- 4

6 �300 C5 �0 H. 5556× 10- 4

7 �200 C5 �0 H. 1250× 10- 3

8 �100 C5 �0 H. 5000× 10- 3

9 �100 C5 �0 H. 5000× 10- 3

10 �200 C5 �0 H. 1250× 10- 3

11 �300 C5 �0 H. 5556× 10- 4

12 �400 C5 �0 H. 3125× 10- 4

( 4) 现场实施调节方案,按表 4. 6的调节方案,依用户 1, 2, 3,

4的顺序逐个调节。在调节用户 1的调节阀门时, 由于 S 1 = 0. 4000

× 10
- 2
大于 S s1 = 0. 2041× 10

- 2
, 调节阀应逐渐关小, 同时要监测

用户 1 的流量,当过渡流量 G1 = 101. 956m
3 / h 时, 即可判断用户 1

的阻力系数已由实际值达到了理想值。以此类推,调节用户 2(关

小调节阀 )、用户 3 (开大调节阀 ) , 当过渡流量分别达到 G2 =

107. 960m
3 / h, G3 = 104. 472m

3 / h 时,用户 2, 3 即调到了理想阻力

系数值。当用户 4按要求调好后(开大调节阀) , 所有热用户运行流

量皆为 100m
3 / h, 达到了理想流量。至此,初调节任务全部完成。

由模拟分析法的操作步骤可以看出,它具有如下优点:

( 1) 准确: 由于所建立的数学模型从供热系统的整体出发考

虑了调节过程各热用户的相互影响,因此能真实反映实际的运行

情况,比其它调节方法更准确。
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( 2) 快速: 大量的计算工作由计算机完成, 大大节约了时间。

实际水力工况的测取和调节方案的实现由于是一次性操作, 所以

比前述的调节方法快得多。

( 3) 节省人力: 一般说, 采用这种方法进行初调节, 不论供热

系统大小,只需要一组共 2—3 人操作即可, 不需要组与组之间的

远距离报话通讯,因此比补偿法、比例法节省人力。

( 4) 用途广泛: 首先对量测仪表有较强的适应性, 既可以与

平衡阀(或调配阀)、智能仪表配套使用;也可以利用超声波流量计

配合普通的调节阀(本身不能测流量)。其次是不论热态、冷态, 在

任何运行工况下都能实施调节;特别是在多热源共网的供热系统

中,更能有效地制定理想运行方案, 实现尖峰热源、中间泵站切换。

七、模拟阻力法( CCR 法)

模拟分析法经过几年调节实践,除证明上述优点外, 也还存在

一些不足:首先每个用户调节阀流量需测量二次(实际工况测试和

现场调节测试) , 有一定的工作量;其次是计算机程序软件非专业

人员不易掌握。

在总结初调节经验的基础上,清华大学热能系于 1989 年又提

出了模拟阻力法或称 CCR 法的初调节方法。

该方法的基本原理是在现场测试管网的实际阻力系数, 由计

算机直接计算出待调用户的理想阻力系数和相应调配阀的理想开

度,然后在现场直接把调配阀调到理想开度。由于该方法是通过计

算机直接计算管网阻力, 并直接调节阀门阻力(开度)来实现初调

节的,因此称为模拟阻力法。由于这种方法的调节步骤是:首先采

集管网实际运行参数( collection) ,再通过计算机计算管网的实际

阻力与理想阻力( calculation) , 然后实施现场调整( requlat ion ) , 故

又称“CCR”法。为配合这一方法, 已研制出专用调节阀——调配

阀和智能仪表以及专用计算机软件。
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这种调节方法的特点是: 使用调配阀和智能仪表在现场进行

管网实际测量;将现场测量的流量、压降数据贮存在智能仪表中,

通过与 IBM 计算机联机,可直接处理、计算现场测量数据,给出调

节方案;计算软件可实现人机对话, 调节运行人员可按照计算机屏

幕提示,绘制待调供热系统图和运行计算, 一般专业技术人员即可

掌握;根据调配阀上显示的开度,直接调节到理想开度,无调节顺

序的要求。基于上述特点,该调节方法具有简单、方便、准确、省力

和便于推广等优点。

1. 调节步骤

调节过程基本上分三个步骤:首先测出被调供热系统各热用

户的流量和压降,算出系统的阻力系数;再根据各用户要求的理想

流量, 计算各待调用户处调配阀的理想开度;最后根据计算结果,

一次将待调的调配阀调节到理想开度, 使供热系统达到理想流量

分配。

( 1) 实际工况的测量计算

为实施该调节方法,一般在用户入口处的回水管上(有时装在

供水管上)装一个调配阀, 在该调配阀的阀芯前、后和供水管上(或

回水管上)装有三个压力测孔,用橡皮管分别与智能仪表连接, 即

可测出相应压力(或压差)和流量。图 4. 6为待测管网示意图, 该供

热系统共有 3个热用户,调配阀装在用户热入口回水管上。某用户

热入口测出的供水压力为 p i1 , 调配阀芯前、后测压孔测出的压力

p i2 , p i3 ,分别为用户回水压力和调配阀后压力。某个热用户与供热

系统供、回水干管分支节点的压力分别表示为 p i和 p i′。

在现场测量时, 一般只测量 p i1 , p i2和 p i3三个数据。当用户热

入口与干管分支点距离较短时, 可近似认为 p i≈p i1 , p i′≈p i3 ;当距

离较长时,这种近似就会造成较大误差。为了准确计算供热系统实

际工况的阻力系数,可以通过 p i1 , p i2和 p i3的测量间接计算出 p i和

p i′。具体测量方法是在每个热用户入口处, 在调配阀二个不同开
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图 4. 6 供热系统测量示意图

度下测出相应的 p i1 , p i2 , p i3值以及流量值, 设第一次开度下的测

量值记为 p i1, 1 , p i2, 1和 p i3, 1 ,第二次开度下的测量值记为 p i1, 2 , p i2, 2

和 p i3, 2。根据( 4. 11)联立方程的原理,可以建立 5个独立的方程:

S 01 ( G1, 1 + G2, 1 + G3, 1)
2 + ( S 10 + ΔS 1, 1 ) ( G1, 1 ) 2 - DH p , 1 = 0

( S 20 + ΔS 2, 1 ) ( G2, 1 ) 2 + S 12 ( G2, 1 + G3, 1) 2 - ( S 10 + ΔS 1, 1 ) ( G1, 1 ) 2 = 0

( S 30 + ΔS 3, 1 ) ( G3, 1 ) 2 - ( S 20 + ΔS 2, 1) ( G2, 1) 2 = 0

S 01 ( G1, 2 + G2, 2 + G3, 2) 2 + ( S 10 + ΔS 2, 2 ) ( G1, 2 ) 2 - DH p , 2 = 0

( S 20 + ΔS 2, 2 ) ( G2, 2 ) 2 + S 12 ( G2, 2 + G3, 2)
2 - ( S 10 + ΔS 1, 2 ) ( G1, 2 ) 2 = 0

( 4. 13)

式中 S 01 , S 12——分别为热源至 1 用户, 1 用户至 2用户之间供、

回水干管阻力系数之和;

 ΔS i——各热用户进、出口间系统(包括调配阀)阻力系数;

 S i0——各热用户入口至系统干线的支线阻力系数;

 Gi——各热用户流量。

根据 p i1 , 1 , p i2, 1 , p i3 , 1和 p i1, 2 , p i2, 2 , p i3, 2的测量值, 可计算出

ΔS i, 1 , ΔS i, 2 ; Gi, 1 , Gi, 2和 DH p , 1 , DH p , 2也可测量。这样 5 个方程即可

解出 5 个未知变量 S 0 1 , S 10 , S 20 , S 30和 S 12。若视供、回水干线、支线

的管径、长度对应相等, 则解出上述方程组后, 即可求出该供热系

统的各管段的阻力系数。
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这种供热系统的阻力特性确定方法,可以适用于热用户为任

何数量的树枝状供热系统。若设供热系统管段数为 M, 节点数为

N ,则可建立的独立方程组的数目 k= 2( M- N + 1) - 1(可严格进

行数学证明)。即只要取得各调配阀在二个开度下的压力、流量测

量值,就可计算求得供热系统的实际工况。

这种方法的最大优点是只需测量各节点的表压值 (即压力表

测量值) , 不必测量各测量节点的位置高度。这是因为方程组是根

据基尔霍夫回路压降定律建立的,在此方程中,各节点静压 (由位

置高度决定)相互抵消, 因此可不必考虑位置高度的影响。这就大

大减轻了现场测量工作量,即节省人力, 又可提高调节精度, 优点

是很明显的。

( 2) 调节方案的确定

在管网各管段实际阻力系数确定后,根据各用户实际热负荷

的大小, 将各热用户的理想流量(确定方法同模拟分析法)输入计

算机。由根据线性规划理论编制的计算软件可直接算出调节方案。

该调节方案的内容包括:当管网可调时, 给出各用户调配阀的理想

调节开度 (或圈数) ;当管网不可调时,给出需要更换管径 (加大管

径 )的管段编号数、要求管径以及相应调配阀的理想开度(圈数)。

此即为初调节的调节方案。

( 3) 现场调整

根据计算机确定的调节方案,在现场对各调配阀进行调节, 将

其实际开度(圈数)调至理想开度(圈数)。调节完毕后, 管网各用户

流量即达理想流量。如调配阀装有锁紧装置, 则完成调节后应将锁

紧装置锁好,以防开度变动, 改变管网的流量分配。当需要检修、开

关调配阀时,待检修完毕, 按调配阀上的开度显示重新恢复到理想

开度,再次锁紧。由于在计算调节方案时, 已把调配阀的理想阻力

系数换算为开度或圈数(事先已把调配阀特性输入计算机) ,因此,

在调节过程中,无需通过流量(或压力)来间接判断调配阀阻力系
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数的大小。这样做,既避免了对调节顺序的要求, 也大大简化了调

节工序。

2. 专用仪表、设备

为配合该调节方法,研制了专用阀门——调配阀(详见本章第

三节)和用于数据采集的智能仪表。

智能仪表是由 8031芯片及其它外围芯片构成的单片计算机。

配有一台 0—0. 6MP a 量程、精度±0. 5%的压力传感器和相应的

变送器以及液晶显示、按键、电池等。

该智能仪表在测量现场与待测调配阀的两个测压孔用橡皮管

直接连接, 通过按键输入调配阀的编号、口径和开度(圈数) , 仪表

即自动测出压力值,并按预先贮存在仪表中的调配阀特性曲线和

计算公式,自动算出通过调配阀的流量、阻力系数, 量测数据在显

示器上显示的同时,贮存在仪表中。

该仪表可以采集、贮存 120 个管段的参数, 由于使用高容量

1
#
电池,这些数据可以在仪表中保存二周以上时间而不丢失。仪

表还装有标准的 RS232 串行接口, 可以与 IBM -PC 机或其兼容机

连接,将数据从智能仪表中传输至 PC 机进行贮存、分析和计算。

由于压力传感器的输出信号(模拟量)经变送器转换为数字量

信号由单片机接收,因此无转换误差。压力测量精度为±0. 5% , 调

配阀开度读数误差为±0. 5% , 这样随着开度的不同, 所测流量及

阻力系数误差保持在±3%—10%范围内, 可以满足工程要求。

3. 分析、计算软件

开发的分析、计算软件由 PROLOG 与 FORT RAN 两种计算

语言混合编写, 可在 DOS 操作系统支持下在 PC 计算机上运行。

为了使一般的热网运行维护人员能够使用, 这个软件设计了比较

方便的用户接口, 从而通过人机对话的方式即可完成全部数据的

输入、绘图和计算工作。

启动该计算软件后,计算机屏幕出现如下菜单:
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1. 管网系统结构输入;

2. 读取智能仪表现场测量数据;

3. 调节方案计算;

4. 退出。

选择 1后,即进入管网系统结构输入状态。工作人员根据屏幕

上的提示,按照待调供热系统的实际情况将其管网结构图绘出。之

后,计算机对管网结构图进行分析, 自动对结构图进行节点和管段

编号,同时逐项向工作人员提问, 索取各管段长度、管径、各用户建

筑面积、热负荷以及节点标高等。

输入的管网结构将生成数据文件,贮存在计算机中, 可以在任

何时候取出,进行删改和扩充。

选择 2,读取智能仪表现场数据。此时计算机提示出怎样将智

能仪表与 PC 机连接, 如何操作智能仪表。按指示进行相应操作

后, 全部采集来的数据即被读入计算机, 并以数据文件的形式贮

存。

上述步骤完成后,选择 3即开始方案计算。计算完毕, 以表格

形式输出调节方案:表明各用户调配阀应有的理想开度。根据给出

的调节方案,即可在现场按任意顺序把调配阀调到要求开度(监视

调配阀上的开度显示)。

八、温度调节法

由第三章第四节已知供热系统供、回水平均温度可由式

( 3. 45)表示为:

t p =
tg + t h

2
= tn +

1
2

( t g′+ t h′- 2t n′)
tn - tw

t n′- tw′

1 / ( 1+ B )

对于同一供热系统,当室内散热器选择完全按设计条件进行时, 上

式等号右端的第二项在同一室外温度 tw 下,可视为 tn 的函数, 即

tp =
t g + t h

2
= t n + f ( t n )
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从该式可以看出:供热房间的室内温度 tn 与供热系统的供、回水

平均温度 tp 存在简单的对应关系:当室内温度相等时,其供、回水

平均温度必相等。当供热系统采用直接连接, 并忽略供热管道沿途

温降的差别, 即各热用户入口供水温度 t g 相同的情况下, 回水温

度 t h 与 t n 有 t p 与 tn 的相同关系。这样衡量初调节的效果如何, 即

考察各热用户室内温度是否均匀的问题, 完全可以通过对平均温

度、回水温度的判断来实现。因为在供热系统中, t p 或 t h 的测量远

比 t n 的测量容易的多。温度调节法就是通过对各热用户流量的调

节, 使各热用户的供、回水平均温度或回水温度达到一致, 从而实

现各热用户室内温度彼此均匀的目的。

一般情况下,当供热系统为直接连接时, 宜采用回水温度调节

法,可以减少温度测量的数量。在间接连接的供热系统中, 一次管

网也可采用回水温度调节法;对于二次管网, 由于供水温度难以完

全一致,宜采用供、回水平均温度调节法。

在采用温度调节法时,如何选取基准的平均温度或回水温度,

是十分重要的。当热源总供热量等于、大于热用户总需热量时, 热

源应按温度调节曲线(稳态或动态)运行,此时, 在温度调节曲线中

与室外温度相对应的供、回水平均温度或回水温度, 即为调节的基

准温度。调节的目的, 就是把各热用户的平均温度或回水温度调节

到该基准温度。当热源总供热量小于用户总需热量时,各用户的

供、回水平均温度或回水温度其平均值不可能达到上述基准温度,

这时可粗略地把热源的总供、回水平均温度或总回水温度作为基

准温度。应当指出:在供热系统失调时,热源总供、回水平均温度或

总回水温度比热网流量调匀时高, 因此, 在流量调节过程中, 热源

总供、回水平均温度或总回水温度将有下降趋势。这样, 要达到满

意的调节效果,就需要进行多次反复调节。

温度调节法的最大优点是调节过程测量参数单一,只有温度

一种类型参数,不必进行流量、压力的测量。这是因为室内温度只
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与供、回水平均温度有关, 而与流量大小无关所致。因此只需较少

的测试仪表,调节费用相对也比较少。

但温度调节法也有明显的缺陷:由于供热系统有较大的热惯

性,温度变化明显滞后。当系统流量调节后,系统温度变化缓慢, 有

时一小时甚至几小时后,温度才能稳定在一个新的工况下。因此,

温度的测量常常是过渡数值,不能真实反映调节的实际效果。供热

系统越大,这种缺陷越明显。为克服上述缺点, 常常需要系统稳定

后再测试,这就拖长了调节时间, 使这种调节方法又增添了新的不

足。

综上所述,温度调节法适于在下列三种情况下采用:

( 1) 供热系统规模较小, 温度滞后不太明显。

( 2) 在供热系统中, 装配有用户回水温度的计算机自动检测

时,可在模拟分析法、模拟阻力法调节的基础上进行微调。

( 3) 在规模较大的供热系统中, 对流量进行计算机自动调节

控制。其中被调参数为水温, 调节参数为流量。调节过程为: 连续

检测供、回水平均温度或回水温度, 并与基准温度相比较, 由计算

机对供热系统进行整体工况的分析、计算, 把与基准温度比较得出

的温度偏差, 转换为电动调节阀的调节开度, 由计算机发出指令,

使电动调节阀调到要求开度。水温可以间隔几分钟连续检测, 流量

则可控制在一小时调节一次 (通过电动调节阀) , 这种采样控制正

好适应供热系统的大滞后性。我国内蒙赤峰市城镇集中供热系统

就是采用这种方法进行了流量的计算机自动调节控制, 23个热力

站回水温度偏差可控制在±1. 0℃以内, 即热用户平均室温不超过

±0. 5℃, 供热效果相当理想。

九、自力式调节法

这种方法的主要特点是依靠自力式调节阀, 自动进行流量的

调节控制。有两种自力式流量调节阀分别称为散热器恒温调节阀
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和限流阀。

1. 散热器恒温调节阀, 其阀体上部囊箱中装有受热蒸发的液

体。该调节阀一般装在房间散热器的入口一侧, 当室温 t n 超过设

计要求时,囊箱中的液体受热蒸发, 囊箱压力增高, 顶压阀杆带动

阀芯关小,流量自动减小, 达到室内降温目的。反之亦然。

这种散热器恒温调节阀小巧、美观, 不靠任何外来能耗, 即能

自动调节流量,而且室内要求温度可以人为设定, 比较简便、省力。

但存在如下缺点:

( 1) 初投资较贵。国内仿制的产品单价约 40 元/个, 相当于室

内供暖系统每建筑平米造价提高 4 元左右。

( 2) 原有室内供暖系统要做较大技术改造。我国现有室内供

暖系统有相当比例为单管顺流式系统, 为适应散热器恒温调节阀

的安装、使用, 均应改造为双管系统、单管跨越式系统或水平跨越

式系统,因此有相当难度。

( 3) 当热源供热量不足时,会出现互相抢水现象,甚至使每个

散热器恒温调节阀都开到最大,形成新的冷热不均的失调现象。基

于这一原因, 国外通常将散热器恒温调节阀与供热系统的其它自

动控制装置相结合,配套使用。

2. 限流阀实质上是一种压差调节阀。它的功能是限制通过其

上的流量不能超过给定的最大值。当流量超过给定最大值时, 其阀

前、阀后的压差增大, 超过膜盒给定的压差值,促使阀芯关小, 达到

限流作用。

根据供热系统的热用户的设计流量(或理想流量) ,在用户热

入口处选择安装适当口径的限流阀,即可自动将热用户流量限制

在要求的范围内。这种限流阀对于控制热源近端用户流量有明显

效果。我国北京地区已引进国外这种限流阀, 对于消除供热系统冷

热不均现象有立竿见影作用。采用限流阀调节流量, 主要工作量是

逐个锁定限流阀的流量限定值,无需对限流阀进行手工调节, 因此
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简单易行。

采用限流阀调节流量,存在的主要问题是:

( 1) 成本较贵。国外进口限流阀每台在万元以上, 国内的仿制

产品,每台也在几千元以上。就我国目前的财力情况,较难承受。现

在,国内有的厂家正在研制结构简单的限流阀, 如单台价格能控制

在千元以下,其推广使用的前景是可观的。

( 2) 不适宜在变流量供热系统中使用。当供热系统总流量减

少时,各用户要求的限定流量也相应减少。但限流阀的给定流量是

通过手工操作进行的,因而不能跟着总流量的变动频繁变动。在这

种情况下,限流阀为维持原有的限定流量,阀芯将有开大的趋势,

结果失去调节作用,重新发生冷热不均现象。对于供热规模较大的

系统, 为了节省运行能耗, 宜积极推广“质、量并调”的运行调节方

法。在这种情况下, 采用限流阀就不如采用平衡阀或调配阀更为有

利。

十、简易快速法

通过上述各种初调节方法的介绍,我们可以有信心地说, 由于

近些年来,国内外同行、专家的共同努力, 各种行之有效的初调节

方法的提出、实践, 供热系统冷热不均的现象正在得到改善。但由

于我国幅员广大,各供热单位的条件千差万别, 目前还难以提出一

种最优调节方法,能最理想地覆盖各种供热系统。一些简单、方便

的调节方法, 往往又初投资较高;一些准确、可靠的调节方法常常

又要计算机配合。这会使得财力有限、技术力量薄弱的单位望而却

步。

为了适应量大面广的小区供热系统初调节的需要,本书作者

在模拟分析法、模拟阻力法长期实践的基础上提出简单易行的简

易快速调节法。

从大量的调节实践中注意到: 对于供热面积在 10 万平方米
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左右的供热系统中, 调节过程中的过渡流量(参看表 4. 6)一般在

其理想流量值的±20%的范围内变动。当开大某一用户的调节阀

时, 其它用户流量减小;当关小某一用户的调节阀时, 其它用户流

量呈增大趋势。因此, 当用户调节阀在调节过程中皆采取开大阀门

的操作手段, 则为了使各用户最终调为理想流量,那么,先调用户

其过渡流量必须大于理想流量;愈先调节的用户,其偏差值愈大。

当用户调节阀为关小趋势时,已调用户流量应小于理想值。

在通常情况下,未进行过初调节的供热系统, 其用户阀门都处

于全开位置,因此初调节应在关小阀门的过程中进行。

简易快速调节法的基本步骤如下:

1. 测量供热系统总流量, 改变循环水泵运行台数或调节系统

供、回水总阀门, 使系统总过渡流量控制在总理想流量的 120%左

右。

2. 以热源为准, 由近及远, 逐个调节各支线、各用户。最近的

支线、用户,将其过渡流量调到理想流量的 80%—85%左右;较近

的支线、用户,过渡流量应为理想流量的 85%—90%左右;较远的

支线、用户, 过渡流量是理想流量的 90%—95%左右;最远支线、

用户,过渡流量按理想流量的 95%—100%调节。

3. 当供热系统支线较多时, 应在支线母管上安装调节阀。此

时,仍按由近及远的原则, 先调支线再调各支线的用户。过渡流量

的确定方法同上。

4. 在调节过程中,如遇某支线或某用户在调节阀全开时仍未

达到要求的过渡流量,此时跳过该支线或该用户, 按既定顺序继续

调节。等最后用户调节完毕后再复查该支线或该用户的运行流量。

若与理想流量偏差超过 20%时, 应检查、排除有关故障。

使用该方法时, 可安装各种类型的调节阀(包括平衡阀、调配

阀)。流量测量应根据实际条件, 选用超声波流量计或智能仪表。

采用该调节方法, 供热量的最大误差不超过 10% ;平均室温
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最低可达 16. 0℃以上。

第二节 流量调节的影响因素

采用上述各种初调节方法,有时还不能使各热用户流量调节

到理想工况,这是因为还有多种影响流量调节的因素尚待考虑。诸

如供热系统循环水泵的最大输送能力、水力稳定性以及系统故障

等都将影响流量调节。本节重点讨论这些影响因素, 并在流量调节

中进行综合考虑。

一、最大调节流量的确定

供热系统的循环流量是由运行的循环水泵特性曲线和供热系

统阻力特性曲线的交点决定的。由于设计余量的考虑, 通常多为循

环水泵偏大, 系统阻力偏小, 导致实际运行流量大于设计循环流

量。针对这种情况,在系统初调节时, 如何选择最大循环流量将成

为十分关键的问题。

按理选择实际循环流量为最大调节循环流量最为简便, 即充

分利用了现场循环水泵的设置条件,又可以缓解因流量调节不匀

引起的热力工况失调(即大流量运行)。但实际上调节循环流量不

能选择过大, 这是因为:除了造成供水温度过低, 影响散热设备散

热外,更主要的是影响初调节的质量, 达不到预期调节目的。

系统调节循环流量选择过大,将使系统调节性能变坏, 热用户

难以调到要求的理想流量,这是因为系统的要求输送能力超过了

循环水泵所能提供的最大扬程。图 4. 7 说明了这一情况。图中虚

线表示的水压图为 1—8热用户都处于设计流量下的水力工况;图

中实线表示的水压图是总循环流量为设计总流量的 n 倍时的水力

工况。图中显示 5—8用户的回水压力皆高于其供水压力, 说明在

现有循环水泵的扬程下,无法将 5—8 热用户的流量从设计值提高
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n 倍。为强行实现上述水压图,必须要在 5—8热用户设置增压泵,

这在初调节中是一种不经济的技术措施,非在不得已的情况下, 应

尽量避免采用。

图 4. 7 调节流量选择示意图

一个尚需进行初调节的供热系统, 其各热用户的流量分配一

定是不均匀的, 而且通常是近端用户流量过多, 末端用户流量不

足。初调节的任务就是把近端用户多余流量调至末端流量不足的

用户。此时如果为迁就供热系统运行现状, 把调节循环流量选择过

大, 就有可能超过循环水泵扬程所能提供的输送能力;也就是说,

在各热用户理想流量超过设计流量的情况下, 供热系统最不利环

路的要求压降将大于循环水泵提供的最大扬程。在这种情况下, 关

小近端阀门,只会减小系统的总流量, 而末端热用户流量却增加甚

微,达不到近端流量远调末端的期望。只有总循环流量减小到一定

程度, 循环水泵扬程有足够能力远调流量时, 关小近端阀门, 远端

用户流量才有明显增加。

供热系统的最大输送能力,往往制约着系统的调节能力, 这一

点经常被运行人员所忽视。人们以为只要关小近端阀门, 远端用户

流量必然增加,因而不注意系统总循环流量的选择, 结果常常导致

初调节的失败。
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在进行供热系统的初调节时, 系统的总理想运行流量应根据

最大调节流量确定。系统的最大调节流量的定义为:在该流量的运

行下,系统最不利环路的压降应等于循环水泵的扬程。为提高系统

的调节性能,在实际选择系统总理想流量时, 应适当比最大调节流

量减小一些。当待调供热系统实际运行流量超过总理想流量时, 应

根据实际情况, 或大泵换小泵, 或减小并联水泵台数, 或调节循环

水泵旁通管流量,或调节支线阀门, 使总流量控制在理想流量的范

围内。最好不调节系统最不利环路上的阀门, 以免造成压力的无谓

损耗。

二、水力稳定性对供热系统的影响

供热系统的调节性能与其水力稳定性好坏有密切关系, 有时

流量调节达不到预期目的,常常因为系统水力稳定性不好所致。

1. 水力稳定性概念

所谓水力稳定性就是指网路中各个热用户在其它热用户流量

调节时保持该用户流量不变的能力。

通常用热用户的规定流量 Gg 和工况变动后该用户可能达到

的最大流量 Gz d的比值 y 即水力稳定性系数来衡量供热系统的水

力稳定性。即

y =
Gg

Gz d
=

1
x z d

( 4. 14)

  由式 ( 4. 14)可知, 供热系统的水力稳定系数 y 即为系统最大

失调度 x z d的倒数。由定义可知,当 y = 1, 亦即 Gz d = Gg 或 x z d = 1

时系统水力稳定性最好,因为对于这种系统, 不管其它热用户的流

量如何调节,未调热用户流量始终不变, 保证其规定流量值。

热用户的规定流量按下式计算

Gg = ΔH y / S y ( 4. 15)

式中 ΔH y——热用户在正常工况下的作用压降;
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   S y——热用户系统及热入口阻力系数。

一个热用户可能出现的最大流量将发生在其它用户全部关断

时。这时, 供热系统干管中的流量很小,阻力损失接近于零;因而热

源出口的作用压降可认为全部作用在该用户上,由此可得:

Gz d = ΔH r / S y ( 4. 16)

式中 ΔH r——热源出口的作用压降,

   ΔH r 可以近似地认为等于供热系统正常工况下干管阻力

损失ΔH w 和该用户正常工况下阻力损失 ΔH y 之和, 亦即

ΔH r = ΔH w + ΔH y

因此,该用户可能的最大流量计算式可以改写为:

Gz d =
ΔH w + ΔH y

S y
( 4. 17)

于是,热用户的水力稳定性即为

y =
Gg

Gz d
=

ΔH y

ΔH w + ΔH y
=

1

1 +
ΔH w

ΔH y

( 4. 18)

或 x z d = 1 +
ΔH w

ΔH y
( 4. 19)

  由式( 4. 18)可见, 水力稳定性系数 y 的极限值为 1 和 0。在

ΔH w = 0 时, (理论上,供热系统干管直径为无限大) , 或 ΔH y = ∞

时, y = 1, 此时系统水力稳定性最好, 这就意味着:系统中任何热

用户的流量调节,都不会引起其它未调用户流量的变化。

当 ΔH y = 0 或 ΔH w = ∞(理论上, 用户系统管径无限大或系

统干管管径无限小)时, y= 0。此时 x z d = ∞,系统水力稳定性最差。

系统任一用户流量的调节都会引起其它未调用户流量的极大变

化。

实际上供热系统的管径既不可能无限大,也不可能无限小, 因
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此 y 总在 0, 1 之间变动, 但无疑, 系统干管管径愈大, 用户系统管

径愈小或阻力愈大,则系统水力稳定性愈好。

2. 水力稳定性对异程系统的影响

若有供热系统, 热用户由近及远分别编号为 1, 2, 3, 4, 5。表

4. 7给出系统结构不同的条件下,当 ΔH w /ΔH y 比值不同时, 热用

户最大失调度 x z d (其它用户全关死时)以及 3 用户关闭时,其它用

户的失调情况。

表 4. 7 异程系统失调计算

系统

名称
1 r2 �

系统

参数
ΔH w /ΔH y

Gg

( t / h )
x x zd ΔH w/ ΔH y

Gg

( t / h)
x x z d

用
 
户
 
名
 
称

1 �0 �. 2 100 q1 �. 02 1 ,. 09 1 �. 0 100 �1 +. 08 1 B. 41

2 �0 �. 5 100 q1 �. 06 1 ,. 21 1 �. 5 100 �1 +. 12

3 �1 �. 0 100 q0 �. 00 1 ,. 37 2 �. 3 100 �0 +. 00

4 �2 �. 0 100 q1 �. 15 1 ,. 56 4 �. 0 100 �1 +. 20

5 �5 �. 0 100 q1 �. 15 1 ,. 56 9 �. 0 100 �1 +. 20

系统

名称
3 r4 �

系统

参数
ΔH w /ΔH y

Gg

( t / h )
x x zd ΔH w/ ΔH y

Gg

( t / h)
x x z d

用
 
户
 
名
 
称

1 �19 �. 0 100 q1 �. 13 4 ,. 45 14 �. 0 100 �1 +. 18 2 B. 83

2 �24 �. 0 100 q1 �. 17 19 �. 0 100 �1 +. 26

3 �32 �. 0 100 q0 �. 00 29 �. 0 100 �0 +. 00

4 �49 �. 0 100 q1 �. 27 59 �. 0 100 �1 +. 50

5 �99 �. 0 100 q1 �. 27

由表 4. 7 可知:

( 1) 无论就不同的供热系统而言 (表中给出四种不同结构 ) ,
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还是同一系统中不同热用户而言,ΔH w /ΔH y 的比值愈大, 其水力

失调度 x , x z d愈大,即水力稳定性愈差;

( 2) 对于 ΔH w /ΔH y 值相近的供热系统, 其热用户数愈少, 水

力稳定性愈差。如系统 3与系统 4比较, 前者ΔH w /ΔH y 值大于后

者, 但因前者为 5个热用户, 后者为 4 个热用户, 因而前者的失调

度反而小于后者,亦即前者的水力稳定性比后者好。这是因为并联

热用户愈多,其每个热用户对整个系统的影响愈小。

( 3) 由于异程系统的特殊结构, 在系统末端的热用户,可能因

供、回水入口资用压头过小出现滞流现象, 但永远不会产生倒流情

况。

( 4) 系统的水力稳定性愈差, 系统的流量调节 (如初调节 )愈

不易进行; 为提高初调节的精度, 热用户失调度 x 应不超过

±20% ,即其 ΔH w /ΔH y < 4。

3. 水力稳定性对同程系统的影响

人们常常认为同程系统比异程系统容易实现环路的水力平

衡,因此为消除或减轻水力失调现象, 建议在较大的建筑物内采用

同程系统。然而在大量的工程实践中反映出:同程系统也经常出现

冷热不均的水平失调现象;而且多数发生在系统的中部;一旦发

生,又很难用调节的手段加以消除。

事实上,同程系统的水力稳定性远不如异程系统。

( 1) 同程系统水力失调的特点

为形象说明同程系统水力失调的特点, 现举一实例进行具体

分析。该系统为一平房室内同程供暖系统:总建筑面积 462m
2
, 共

8家住户, 每家有南、北、中三个卧室, 厨房、厕所各一间, 每户建筑

面积基本相同。为上分式单管顺流系统,每一房间一根立管, 回水

立管翻向顶棚,供、回水干管皆敷设在顶棚下。共计 41根立管(其

中一根立管敷设在最边一侧房间的走廊里)。立、支管管径都为

20mm ,供、回水干管管径为 40—20mm 之间。散热器为铸铁四柱
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型。房间热负荷和水力计算按常规设计方法进行(水力计算为等温

降法, 只作各环路压降平衡计算,未对各立管进、出口压力进行校

核)。

表 4. 8 给出了各单元房间与立管对应编号, 图 4. 8表示该同

程供暖系统示意图。根据热负荷和水力计算结果(未完整列出) , 对

该系统水力工况进行了计算机的模拟计算, 41 根立管的实际运行

流量、压降与设计值对比见表 4. 9。

表 4. 8 供暖房间与立管编号

单元号
立 管 编 号

北卧室 中卧室 厕所 厨房 南卧室
备注

1 D101 �102 �103 X104 �141 �

2 D105 �106 �107 X108 �140 �

3 D109 �110 �111 X112 �139 �

4 D113 �114 �115 X116 �138 �

5 D117 �118 �119 X120 �137 �

6 D121 �122 �123 X124 �136 �

7 D125 �126 �127 X128 �135 �

8 D129 �130 �131 X132 �134 �

133

�

号
立
管
位
于
第
8
单
元
的
过
道
上
。

图 4. 8 同程系统示意图
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表 4. 9 设计水力工况与实际水力工况对照

立管编号 101 �102 C103 �104 +105 �106 �107 �

设计流量 95 �. 2 64 �. 0 13 r. 6 40 �. 5 65 Z. 2 29 �. 2 13 B. 6

实际流量 188 �89 ,45 �30 �1 q7 �2 Y

失调度 1 \. 97 1 �. 39 3 [. 3 0 �. 74 0 ,. 01 0 �. 24 0 �. 15

设计压降 7 \. 13 6 �. 36 0 D. 38 1 �. 52 3 C. 6 2 �. 29 0 �. 38

实际压降 280 �120 C40 �10 �0 C. 1 2 �. 5 0 +. 2

立管编号 108 �109 C110 �111 +112 �113 �114 �

设计流量 40 �. 5 65 �. 2 29 r. 2 13 �. 6 40 Z. 5 65 �. 2 29 B. 2

实际流量 16 �- 9 C18 �22 �80 �54 �70 p

失调度 0 \. 40 - 0 �. 14 0 D. 62 1 �. 62 1 ,. 98 0 �. 83 2 �. 40

设计压降 1 \. 52 3 �. 60 2 D. 29 0 �. 38 1 ,. 52 3 �. 60 2 �. 29

实际压降 5 �- 3 C10 �10 �60 �20 �130 �

立管编号 115 �116 C117 �118 +119 �120 �121 �

设计流量 13 �. 6 40 �. 5 65 r. 2 29 �. 2 13 Z. 6 40 �. 5 65 B. 2

实际流量 - 23 �3 �27 �41 �23 �7 �- 51 p 

失调度 - 1 �. 69 0 �. 07 0 D. 41 1 �. 40 1 ,. 69 0 �. 17 - 0 B. 78

设计压降 0 \. 38 1 �. 52 3 D. 60 2 �. 29 0 ,. 38 1 �. 52 3 �. 60

实际压降 - 10 �1 �10 �50 �10 �3 �- 20 p 

立管编号 122 �123 C124 �125 +126 �127 �128 �

设计流量 29 �. 2 13 �. 6 40 r. 5 65 �. 2 29 Z. 2 13 �. 6 40 B. 5

实际流量 55 �50 ,83 �121 +47 �36 �32 p

失调度 1 \. 88 3 �. 68 2 D. 05 1 �. 86 1 ,. 61 2 �. 65 0 �. 79

设计压降 2 \. 29 0 �. 38 1 D. 54 3 �. 60 2 ,. 29 0 �. 38 1 �. 54

实际压降 80 �50 ,60 �120 +60 �30 �10 p
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(续表)   

立管编号 129 �130 C131 �132 +133 �134 �135 �

设计流量 65 �. 2 29 �. 2 14 r. 5 62 �. 6 40 Z. 3 124 �90 B. 2

实际流量 26 �7 �- 4 � 53 �70 �156 �66 p

失调度 0 \. 40 0 �. 24 - 0 r. 28 0 �. 85 1 ,. 74 1 �. 26 0 �. 73

设计压降 3 \. 60 2 �. 29 0 D. 38 3 �. 60 1 ,. 54 14 �. 1 6 �. 91

实际压降 10 �2 �. 5 - 0 �. 1 30 �50 �220 �40 p

立管编号 136 �137 C138 �139 +140 �141 �

设计流量 90 �. 2 90 �. 2 90 r. 2 90 �. 2 90 Z. 2 127 �. 4

实际流量 39 �48 ,205 �100 +116 �211 �

失调度 0 \. 43 0 �. 53 2 D. 27 1 �. 11 1 ,. 29 1 �. 66

设计压降 6 \. 91 6 �. 91 6 D. 91 6 �. 91 6 ,. 91 14 �. 1

实际压降 10 �20 ,360 �90 �110 �390 �

  注 :流量单位 : kg/ h; 压降单位 : P a; 失调度 : 实际流量 / 设计流量

该供暖系统连接在外网的末端, 锅炉房设计供、回水温度为

95/ 70℃。该幢平房设计总流量为 2. 11t / h ,在计算机模拟计算时,

热入口供、回水资用压头采用 10. 79k Pa, 此时系统实际运行总流

量为 2. 16t / h ,与设计值非常接近。

从表 4. 9 看出:该供暖系统失调度小于 0. 5 的有 14根立管,

约占总立管数的 35% ; 失调度大于 1. 0 的有 20 根立管, 约占

50%。这就是说有 35%的房间,进入散热器水流量过小, 室温达不

到设计要求。进一步深入分析, 还会发现同程系统出现水平失调

时,与异程系统有明显的不同。

① 系统中间部位, 相当数量的立管出现滞流、倒流现象;有时

甚至在相邻立管中,正流、倒流现象交替发生。该系统有 7 根立管
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(见表 4. 9, 编号为 105, 106, 107, 108, 116, 120, 130)处于滞流(流

量接近于零) , 4根立管出现倒流(见图 4. 8, 编号为 109, 115, 121,

131) ,而且间隔排列。

② 立管的滞流、倒流现象, 单靠增加热入口资用压头或提高

系统总流量的措施无法消除。表 4. 10是将资用压头从 10. 79kP a

提高到 20kPa 时的计算结果, 原来立管的滞流、倒流现象依然如

故, 立管流量按等比失调的规律变化, 因此立管倒流现象更严重

了。

表 4. 10 资用压头对水力失调的影响

管段编号
流 量 G kg/ h

资用压头 10 �. 79kPa 资用压头 20 xkPa

流量比值

G2 I. 0/ G1. 079

109 �- 9 �. 0 - 12 �. 0 1 �. 34

115 �- 23 �. 0 - 31 �. 0 1 �. 35

121 �- 51 �. 0 - 70 �. 0 1 �. 37

131 �- 4 �. 0 - 6 �. 0 1 �. 50

( 2) 水力失调与水力稳定性关系

在图 4. 8中, 201—241, 301—341分别表示系统供、回水干管

的编号; 401—441、501—541分别表示立管进、出口节点编号。表

4. 11给出倒流立管 115、131相邻管段压降值。

设 H 为节点压力, ΔH 为管段压降,带角码“′”为设计流量工

况,不带角码“′”为实际流量工况(计算机算出的真实工况) , 则有

ΔH 1 15′= H 41 5′- H 515′= ΔH 11 4′+ ΔH 3 14′- ΔH 215′

= 2. 29 + 26. 3 - 39. 43 = - 10. 84mmH 2 O < 0

ΔH 115 = ΔH 114 + ΔH 314 - ΔH 2 15 = 13 + 27 - 41

= - 1mm H 2O < 0
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ΔH 1 31′= H 4 31′- H 53 1′= ΔH 1 30′+ ΔH 330′- ΔH 23 1′

= 2. 29 + 14. 75 - 9. 25 = 7. 79mmH 2O > 0

ΔH 13 1 = ΔH 13 0 + ΔH 330 - ΔH 231

= 0. 14 + 12 - 12. 15 = - 0. 01mmH 2O < 0

表 4. 11 管段压降值

管段

编号

管径

( mm)

管长

( m)

设计流量工况

流量

( kg/ h)

压降

( mmH 2 �O)

实际流量工况

流量

( kg/ h)

压降

( mmH 2 QO)

失调度

x

114 ,20 ,12 �. 0 29 �. 2 2 ,. 29 70 +. 0 13 *2 B. 40

115 ,20 ,4 �. 5 13 �. 6 0 ,. 38 - 23 Z. 0 - 1 � - 1 q. 69

215 ,40 ,3 �. 7 1504 �39 C. 43 1544 �41 *1 B. 03

314 ,25 ,3 �. 7 604 �. 7 26 Z. 3 614 B. 0 27 *1 B. 01

130 ,20 ,12 �. 0 29 �. 2 2 ,. 29 7 �. 0 0 �. 14 0 B. 24

131 ,20 ,4 �. 5 14 �. 5 0 ,. 38 - 4 C. 0 - 0 �. 01 - 0 q. 28

231 ,32 ,1 �. 7 910 �. 0 9 ,. 25 1060 Y. 0 12 �. 15 1 B. 16

330 ,32 ,1 �. 7 1199 �. 0 14 C. 75 1098 Y. 0 12 *0 B. 92

116 ,20 ,4 �. 5 40 �. 5 1 ,. 52 3 �. 0 0 �. 01 0 B. 07

216 ,40 ,1 �. 5 1490 �. 4 10 Z. 6 1567 Y. 0 12 *1 B. 05

315 ,25 ,1 �. 5 618 �. 3 14 Z. 0 591 B. 0 13 *0 B. 96

132 ,20 ,4 �. 5 62 �. 6 3 C. 6 53 +. 0 3 �0 B. 85

232 ,32 ,1 �. 5 895 �. 5 11 Z. 1 1064 Y. 0 15 *1 B. 19

331 ,32 ,1 �. 5 1213 �. 2 22 C. 45 1094 Y. 0 18 *0 B. 90

对于 115 立管, 无论是设计流量工况下, 还是实际流量工况

下,都处倒流状态。这说明在进行水力计算时, 只计算了各环路的
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压降平衡。如果同时对各立管的进、出口节点压力进行校核计算,

就会发现这种不合理的倒流现象。立管倒流是同程系统自身结构

特点引起的一种水力失调现象。参看图 4. 8, 由于系统起始节点压

力 H 4 01大于终了节点压力 H 541 , 因此最近端立管 101、最远端立管

141, 以及所有供、回水干管都不会发生倒流;但随着供、回水干管

压力的降低, 如果设计考虑不周全, 那么系统中部立管的进、出口

节点压力就可能接近甚或倒置,常常形成中部立管的滞流或倒流。

而对于异程系统,最坏的可能是末端立管滞流, 但决不会出现倒流

现象(设置加压泵情况除外)。

对于 131 立管,在设计计算时未出现倒流, 而在实际运行中却

产生了倒流。分析表 4. 11 立管 130、131及供、回水干管 231、330

的流量变化就会发现: 131 立管的上游相邻立管 130 原设计流量

为 29. 2kg/ h, 实际流量只有 7. 0kg/ h ,失调度为 0. 24,相应的压力

降也由 2. 29mmH 2O 降为 0. 14mmH 2O ; 供水干管 231 流量由

910kg/ h 增加到 1060k g/ h, 压降由 9. 25mmH2 O 增加到 12. 15

mmH 2 O;回水干管 330 的流量由 1199kg/ h 减为 1098kg/ h , 压降

由 14. 75mmH2 O 下降为 12mmH 2 O。因此可以说,上游相邻立管、

干管的流量变化乃至压力变化是引起立管滞流、倒流的直接原因。

人们可能想象:倒流立管的下游立管应该永远是倒流的, 事实

不尽如此。倒流立管 115、131 的下游相邻立管 116、132 就是正向

流动。观察表 4. 11,就会发现立管之所以产生倒流、正流的交替进

行, 主要是由下述两个有趣的特点引起的:①上游立管 (如 115,

131)的压降远小于相邻供、回水干管 (如 216, 315, 232, 331)的压

降;②相邻供水干管( 216, 232)的压降(在增加流量时)小于相邻回

水干管( 315, 331)的压降(在减少流量时)。如供水干管 216(管径

为 40mm ) , 在流量由 1490kg / h 增加为 1567kg/ h 时, 压降为

12mmH 2 O;回水干管 315(管径 25mm) , 流量由 618. 3kg/ h 减少到

591kg/ h 时压降为 13mmH2 O, 仍大于供水干管压降, 所以导致
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116 立管正向流动。供回水干管压降分布的这种特点, 是由于流

量、压降呈非线性关系决定的。

由上述分析可以看出: 当立管压降过小时, 其流量的数值大

小、方向的变化主要取决于相邻供回水干管的压降变化。而立管阻

力相对于干管阻力愈小,系统的稳定性愈差, 这是同程系统水力失

调的主要原因。

( 3) 同程系统的使用范围

为避免同程系统的立管出现滞流、倒流现象, 应增加立管阻力

( 或减小管径)、减小干管阻力 (增大管径 ) , 提高系统的水力稳定

性,以满足以下两个水力稳定条件之一:

稳定条件 1:

x z d ≤ 1 +
ΔH w

ΔH l
≤ 1 + 1 = 2 = 1. 4 ( 4. 20)

或

y =
1

x z d
≥

1
1. 4

= 0. 7 ( 4. 21)

式中 ΔH w——系统干管总压降;

   ΔH l——系统立管压降。

稳定条件 1 表示各立管压降应等于、大于供水干管总压降, 此时各

立管的出口节点压力等于或小于干管末端节点压力。这样保证各

立管不出现滞流、倒流现象是显而易见的。但当建筑物层数较少

时,选取立管直径可能小于 15mm,此时可采用第 2个稳定条件

稳定条件 2:

x z d ≤ 1 +
ΣΔH g

ΔH l
≤ 1 +

nΔH l

ΔH l
≤ 1 + n ( 4. 22)

式中 n——供暖系统的立管数;

   ΔH g——立管下游相邻供水干管压降;

   ΔH l——立管压降。
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稳定条件 2 表示立管压降大小等于其下游相邻供水干管压降时

(因下游相邻回水干管压降始终大于 0) , 立管保证不会出现滞流、

倒流现象。稳定条件 2 是假设各供水干管压降皆相等的条件下求

出的。不同立管数的稳定条件列入表 4. 12。

表 4. 12 不同立管的稳定条件

n 5 �10 �15 �20 �25 +30 B35 Y40 p45 �50 �

x z d 2 s. 50 3 �. 32 4 �. 0 4 �. 58 5 �. 10 5 �. 57 6 �. 00 6 �. 40 6 +. 78 7 B. 14

y 0 s. 41 0 �. 30 0 �. 25 0 �. 22 0 �. 20 0 �. 18 0 �. 17 0 �. 16 0 +. 15 0 B. 14

根据上述稳定条件,对不同楼层数、不同立管数的单管串连同

程供暖系统的使用范围列入表 4. 13。该表编制的前提是: 楼层数

L = 1—4 时, 立、支管管径为 d g 15× 15mm; L = 5 时, 立、支管为

d g 20× 20。当为平房时,立管只装一个阀门;层数为 2—5时, 立管

上、下各装一个阀门。每组散热器热负荷为 1200W。各立管环路压

降差控制在 10%以内。

根据表 4. 13,用稳定条件 1衡量, 只有三层楼以上, 5 根立管

以下才符合稳定条件。用稳定条件 2 衡量,对于安装闸阀系统, 平

房不能采用同程系统,二层楼房 20 根立管以上系统不符合稳定条

件。对于安装截止阀系统,除平房 10根立管以上系统外, 皆可采用

同程式系统。总 之,同程供暖系统宜于在三层以上的楼房中采用。

( 4) 同程系统水力失调的消除

同程系统一旦出现水力失调甚或立管发生滞流、倒流现象时,

单靠加大系统热入口供、回水干管压差(即资用压头增加)或加大

系统总循环流量,其消除水力失调的效果并不明显。这是因为同程

系统的水力失调, 实际上是一种供、回水干管的短路现象, 相当数

量的散热器通过流量很小,反映出的现象是系统总回水温度偏高,

造成系统流量过多的假象。因此水力失调的消除应主要着眼于系
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统内部的调整。

但是单纯依靠各立管阀门的调节,收效也甚微, 特别是建筑物

楼层数愈小, 调节难度愈大, 再加用户的干扰, 调节工作很难顺利

进行。鉴于这些原因, 消除同程系统水力失调宜采用室内供暖系统

技术改造的办法。具体方法有①各立管或散热器进口阀门处加装

阻流圈;②将立管垂直串联, 改为分楼层水平串联, 以增加立管阻

力;③将同程系统改为异程系统, 同时适当调整供、回水干管直径。

实际采用何种方法,要根据现场具体情况, 以变更最少为原则。

三、系统故障的排除

按照初调节方法进行供热系统流量调节时, 系统必须处于正

常运行状态。事先需要对系统各设备、仪表包括热源、外网、室内系

统进行全面检修。流量调节前,应按照有关操作规程, 进行系统充

水、排气, 待系统运行正常后,方能实施初调节。

在初调节前, 如发现系统发生故障, 应全力进行故障诊断, 待

故障排除后,系统恢复正常运行, 再进行初调节。

供热系统常见的故障主要是系统泄漏、系统堵塞、锅炉及热源

其它设备(水泵、鼓、引风机, 上煤、除渣、除尘等)、仪表故障。锅炉

及热源设备、仪表故障, 当能在冷运状态进行初调节时,可在初调

节完成后再安排检修,否则必须检修后再初调节。遇有严重的系统

泄漏、系统堵塞时, 必须排除故障后才能进行初调节。

1. 系统泄漏的诊断

在系统正常运行状态下, 系统允许泄漏量即系统允许补水量

不应超过系统总循环水量的 1%—2% , 否则视为系统泄漏故障。

系统是否存在泄漏故障以及故障地点的判断, 应根据下列现

象进行综合分析:

( 1) 统计补水量, 若平均每小时的补水量超过系统每小时的

总循环水量的 1%—2% , 则可判断系统存在泄漏故障。
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( 2) 当系统泄漏故障严重时, 循环水泵扬程明显下降,表明系

统循环流量明显增加,循环水泵电功率相应增加, 若观察循环水泵

电机的电流表,电流也明显增加。

( 3) 由于系统补水量增加,热源处系统总供水温度明显下降,

反映出热源升温比较困难。

( 4) 系统恒压点压力下降, 难以维护在给定值。

( 5) 泄漏严重时, 来不及补水,系统出现倒空现象。在散热器

中能听到潺潺流水声。在系统高处, 打开排气阀,空气被吸入系统。

( 6) 泄漏处压力明显下降,其上游管段压降增加,下游管段压

降减少。若根据压力测量值绘制水压图, 则泄漏地点的上游水力坡

线变陡;下游水力坡线变缓。因此,可以判断泄漏地点将发生在供、

回水压差增大的下游端,或供、回水压差减少的上游端。

( 7) 若回水温度明显下降,则泄漏发生在该区段的供水管上;

若回水温度明显提高,则泄漏发生在该区段的回水管上。

( 8) 利用流量计, 当系统未安装流量计时, 可采用便携式流量

计 (如超声波流量计或其它智能仪表)测量系统支线供、回水流量

值;若供水流量明显大于回水流量的支线即为泄漏支线。

( 9) 条件允许时,在直埋敷设管道中预埋泄漏报警装置。根据

报警信号,直接给出泄漏地点。

( 10) 通常情况,可在仪表测试同时, 配合人工沿线巡查, 即能

及时发现泄漏地点。

系统泄漏主要是管道、阀门、散热器及其它设备破裂所致。对

于管道、阀门及其它耐压设备的破裂, 一般由于年久失修、腐蚀等

原因引起;有时外部机械力的撞击、重压也是重要原因。一旦发现,

应及时修补、更换。散热器的破裂除因使用时间长, 产品质量等原

因外,系统压力的突发性增高, 也会引起散热器破裂。后者多半是

系统回水加压泵突然停电或回水阀门误关闭等因素造成。应针对

不同原因,有针对性地进行事故排除。有时系统出现多个膨胀水箱
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共网运行,此时处于管网上游又高度低的膨胀水箱常常发生跑水

现象,应拆除多余的膨胀水箱。

2. 系统堵塞的诊断

系统的堵塞更加复杂。常因施工、运行不当, 存留在管道中的

砖、瓦、砂、石、灰、木、棉等堵塞系统。系统堵塞部位也千奇百怪。通

常多数发生在弯头、三通、四通、补心、变径、接头以及阀门等处。室

内系统的堵塞, 影响局部房间的供暖效果;室外管网的堵塞, 会大

范围降低供暖质量。及时而有效地诊断、排除系统堵塞尤显重要。

诊断应根据下列因素进行综合分析:

( 1) 观察并测量系统循环水泵, 若循环水泵进、出口压差过大

即扬程明显提高(与正常运行工况比较)时, 则表明系统循环流量

明显减少,系统多半存在堵塞情况。

( 2) 与正常工况比较,循环水泵扬程明显提高, 且改变循环水

泵并联台数时, 总扬程和总循环流量变化甚微, 说明系统阻力过

大, 如图 4. 9所示, 工作点已由 M 向左偏移至 N 点。表明系统存

在严重堵塞,而且多为干管堵塞。

图 4. 9 堵塞时水泵工作点变动

( 3) 系统循环水泵扬程明显增加的同时, 系统末端供水管压

力剧降, 顶层排气阀吸入空气, 出现倒空。此时一般为供水干管

堵塞。
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( 4) 系统循环水泵扬程增加的同时, 系统末端回水管压力剧

增,一般为回水干管堵塞。

( 5) 膨胀水箱的膨胀管、循环管与系统供水干管连接时(未接

回锅炉房)。若循环水泵扬程、系统末端供水压力及循环水泵吸入

口压力同时明显提高,则堵塞地点在膨胀水箱上游的供水干管处;

若循环水泵扬程增加的同时, 系统末端供水压力和循环水泵吸入

口压力都剧降,则堵塞地点在膨胀水箱下游的供水干管上;若循环

水泵扬程增加的同时, 系统末端供、回水压力增高, 循环水泵入口

压力下降,则堵塞发生在系统回水干管上。

( 6) 膨胀水箱的膨胀管、循环管与系统回水干管相连接(未接

回锅炉房)。若循环水泵扬程增加的同时,系统末端供水压力下降,

循环水泵入口压力增加,则堵塞发生在系统供水干管上;若循环水

泵扬程增加的同时,系统末端供水压力和循环水泵入口压力都增

加,则堵塞位于膨胀水箱的上游回水干管处;若循环水泵扬程增加

的同时, 系统末端供、回水压力和循环水泵入口压力皆下降, 则堵

塞发生在膨胀水箱下游处的回水干管上。

( 7) 循环水泵入口处的除污器,经常发生堵塞现象。其堵塞症

状与系统回水干管堵塞症状一致。但因安装位置固定, 比较容易进

行单独诊断:当除污器进、出口压力差接近或大于 0. 1MPa 时, 表

示阻力过大,应予清洗;当除污器进、出口压力表安装不全时, 应细

致观察系统循环水泵入口压力是否过低?当补水泵未启动, 在补水

阀门开启状态下,补水箱的软化水能自动吸入循环水泵入口, 则表

明循环水泵入口压力过低,除污器必堵无疑。

( 8 ) 测量用户热入口供、回水压差, 若其值远大于 1—

2mH 2O ,且全关相邻用户阀门, 该用户流量增加甚微, 则可判断该

用户有堵塞现象。

( 9) 对于确认有堵塞的室内供暖系统, 当调节干、立管阀门

时,各部位的散热器都能轮流调热, 此时堵塞多半发生在用户热入
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口供、回水干管上。

( 10) 对于同程供暖系统, 若立管出现倒流现象, 则有可能该

立管上游供水干管发生堵塞 (也可能因水力稳定性差引起) ;未出

现倒流现象,则回水干管堵塞的可能性大。

( 11) 调节相邻立管阀门, 不热立管无明显好转, 则该立管有

堵塞可能。

第三节 调节阀及其选择计算

在供热系统的初调节和运行调节中,流量调节是十分重要的

一环。实现流量调节的重要设备是各种形式的调节阀。调节阀不

同于以往惯用的闸阀、截止阀。后者调节性能很差, 实际上只是关

断阀门。而用于调节流量的各种调节阀, 则要求具有较好的调节性

能。在供热系统的设计、安装、运行中, 要正确选择合理的调节阀型

号和口径,流量调节才能达到预期的效果。

一、调节阀简介

阀门的理想流量特性(见本节后叙)为线性特性和等百分比特

性时才称为调节阀。

1. 调节阀

型号为 T 40H-16 和 T 10H-16 系辽宁省大连庄河县阀门厂生

产的调节阀。该阀为手动、直杆升降式结构。型号 T 10H-16 为丝扣

连接, 口径 DN 15—D N 50mm, 工作压力 1. 6MPa。型号 T 40H-16 为

法兰连接,口径 DN 25—DN 300mm ,工作压力 1. 6MPa。阀杆、阀芯

为不锈钢。阀上装有开度指针,表明阀的开度。该阀性能较好, 质

量稳定。

2. 蝶阀

型号为 D71X-16, 由天津塘沽阀门厂, 北京天竺阀门厂、沈阳
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良工阀门厂和华松阀门厂等厂生产。为旋转式结构,在 90°的旋转

范围内阀门由全关至全开。阀杆为不锈钢、阀体、蝶板为灰铸铁、不

锈钢, O 型圈为硅橡胶。该阀为对夹式连接, 口径为 D N 40—

D N 600mm。具有体积小、价格便宜、性能较好等优点。北京天竺阀

门厂生产的 D71H 型蝶阀, 除有上述性能外,主要特点是采用金属

弹性硬密封,具有长久密封可靠性。

3. 平衡阀

由沈阳市华松阀门厂生产的平衡阀型号为 P 18F-16 和 P 48F -

16,系斜杆内升降结构。阀杆、阀芯为不锈钢、青铜,阀体为铸铁、青

铜,密封圈为 F -4。型号 P 18F-16 的口径 DN 15—DN 40mm, 螺纹连

接, 工 作 压 力 1. 6MPa ; 型 号 P48F-16 的 口 径 为 D N 50—

D N 200mm, 法兰连接,工作压力 1. 6MPa。阀芯两侧装有两个测压

孔,用来测量压力、压差和流量。该阀体积小、结构紧凑,性能良好。

有锁紧装置。沈阳异型蝶阀厂、河北献县阀门厂也有类似产品。

中国建筑科学研究院空气调节研究所研制生产的平衡阀, 口

径 分 为 三 种 型 式, DN 15—D N 50mm 为 螺 纹 连 接; D N 65—

D N 150mm 采用截止阀阀体的法兰连接; D N 200—D N 600mm 以上

采用对夹式蝶阀为主体,前后设测压段及阻力单元组成。其功能同

斜杆式平衡阀。

4. 调配阀

由清华大学人工环境工程公司研制生产的调配阀, 型号为

RH V, 口径为 D N 25—D N 200mm。其基本结构如图 4. 10 所示。该

阀为斜杆、直通、单座。阀体为灰口铸铁,其它材料皆为黄铜。口径

小于等于 D N 40mm 为螺纹连接, 大于等于 D N 50mm 的为法兰连

接。公称压力 1. 6MPa。用于测量和调节流量。有锁紧装置。阀门

的一致性较好, 一般在 10%以内。其理想流量特性见图 4. 11 所

示, 在小开度下接近等百分比特性;大开度时为线性流量特性(详

见后叙)。
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图 4. 10 调配阀结构图

1—阀杆 , 2—阀芯 , 3—定位杆 , 4—手轮 , 5—搬手 , 6—阀体 , 7—针阀 , 8—针阀杆

图 4. 11 调配阀理想流量曲线
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5. 流量(压差)调节阀

流量调节阀的结构示意图见图 4. 12所示。流量调节阀主要由

壳体 1、阀芯 2(通过拉杆 3与压力薄膜 4连接)、弹簧 5(带有拉紧

器 6)、节流圈(或阀芯) 7和压力信号管 8组成。为了限定阀芯 2 的

升程, 在压力薄膜的底部装有套管 9, 当阀芯 2 开启到最大值时,

它被隔板 10阻挡。

图 4. 12 流量调节阀

流量调节阀的作用是自动将通过阀芯 7(或节流圈)的流量限

定在给定值。基本原理如下:阀芯 2 之前的流体压力为 p 1 , 之后压

力为 p 2 , 节流圈 7之后流体压力为 p 3。流体压力 p 2 直接作用在阀

芯 2 的下部,使其关闭。但阀芯同时有两个反作用力使其开启:一

个是弹簧 5 的拉力,一个是流体压力 p 3 通过压力薄膜 4作用于阀
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芯的向下推力。换句话说,阀芯 2 同时存在( p 2—p 3 )压差引起的促

使其关闭的向上推力,和弹簧 5引起的使其开启的向下拉力。当这

两个作用力平衡时,阀芯 2的开度将保持不变。

当被调管段流量增加时, 压差( p 2—p 3 ) (节流圈 7 孔径不变)

将超过给定值, 亦即大于弹簧 5 的拉力, 阀芯 2 将关小,导致通过

流量减少,直至压差( p 2 - p 3 )减小到与弹簧拉力重新平衡时, 阀芯

2将不再移动。假定阀芯 2 在上下移动过程中, 弹簧拉力恒定, 则

阀芯达到新的平衡位置时,必将使( p 2 - p 3 )恢复至原来数值, 亦即

通过流量调节阀的流量始终保持在给定值。

当通过被调管段的流量减小时, 因( p 2 - p 3 )压差减少,在弹簧

拉力作用下,阀芯 2开大, 直至( p 2 - p 3 )增加到与弹簧拉力重新平

衡时,阀芯 2不再开启, 此时( p 2 - p 3 )压差和通过流量将恢复到给

定值。

通过上述分析可以看到:流量调节阀实质上是依靠阀芯 2 的

调节, 来维持节流圈 7(或阀芯)前后压差 ( p 2 - p 3 )始终不变,进而

实现流量的恒定。因此,流量调节阀实际上也可称为压差调节阀。

在上述分析中是假定当阀芯 2 上下移动时弹簧拉力不变。实

际上弹簧拉力是随着长度的变化而变化的。这样,流量和压差( p 2

- p 3 )的调节将产生一定的偏差, 即出现一定的不均匀度。减少这

种不均匀度的方法是选择适当的薄膜有效直径 d p 和阀芯工作直

径 d f。研究表明 dp / d f 为 0. 95—0. 98时, 不均匀度趋于最小值。当

比值小于上述值时,调节后的流量将大于给定值;否则,调节后流

量将小于给定值。选择适当比值 d p / d f , 目的是使薄膜有效面积小

于阀芯工作面积,进而使流体压力 p 1 对阀芯产生一个向下开启的

推力,当该推力恰好能和弹簧变形增加的拉力抵消时, 即可消除不

均匀度。

图 4. 13给出了流量调节阀的工作特性曲线。当流体压差( p 1

- p 3 )超过某一数值时, 流量可控制在某一给定的数值内。流量调
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图 4. 13 DN50mm 流量调节阀工作曲线图

节阀属于一种自力式调节阀。目前国内已有前苏联、德国的引进产

品。国内河北文安暖通节能设备厂等已有自制产品。

6. 温控阀

图 4. 14 温控阀

1—感温元件 , 2—阀体 , 3—囊箱 , 4—弹簧

典型结构如图 4. 14 所

示。温控阀一般装在供暖房

间散热器的入口处。当室内

温度超过给定值 (如 t n =

18℃)时, 装在感温元件内的

液体蒸发, 使囊箱内的压力

增高,促使阀芯关小, 减少进

入散热器的流量, 进而达到

降低室内温度的目的。当室

内温度低于给定值时, 囊箱

中的部分气体又冷凝为液

体,降低了囊箱压力, 阀杆带

动阀芯开大, 增加进入散热

器流量, 达到提高室温的目

的。

上述室温调节,是在预先确定给定值的前提下自动实现的。温

控阀上有锁定卡环,当将其插入感温元件头的不同位置时, 囊箱下
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面的弹簧的伸缩长度被限制,即等于改变了室温的给定值。此时使

弹簧上的作用力与囊箱压力达到一种新的平衡, 进而使室内温度

达到不同的数值。室内温度可调范围一般为 5—26℃之间。

温控阀主要厂家为北欧。丹麦的 DAN FOSS 公司生产的温控

阀型号为 RAV L。我国近年来已引进,并有类似的仿制产品。

二、调节阀特性

调节阀特性指调节阀的流量特性和阻力特性。前者反映调节

阀的调节性能,后者则表示调节阀的流通能力。

1. 理想流量特性

一般说来,改变调节阀的阀芯与阀座之间的节流面积, 便可调

节流量。但实际上由于各种因素的影响,在节流面积变化的同时,

还会发生阀前阀后压差的变化, 而压差的变化也会引起流量的变

化。为了分析上的方便, 先研究阀前阀后压差固定不变的理想情

况,然后再研究阀前阀后压差变化的工作情况。因此, 流量特性有

理想流量特性和工作流量特性两个概念。

在第二章中研究了管道、设备中流量、压降与阻力系数之间水

力特性关系。按此原理,调节阀的水力特性也将遵循

ΔH = S G
2

式中 ΔH ——阀前后压降;

   G——通过调节阀的流量;

   S——调节阀的阻力特性系数。

按照理想流量特性的定义, 就是在上式中保持 ΔH 固定不变, 只

研究阀的阻力特性系数 S (或阀的开度 L )与流量之间的单一关

系。因阻力系数 S 完全决定于阀的结构本身, 而与调节阀在系统

中的水力影响无关。因此, 理想流量特性是调节阀自身的固有特

性,它直接反映了调节 阀的调节特性。

按理想流量特性的不同,大体上可将阀门分为三类:线性流量
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图 4. 15 理想流量特性

特性、等百分比流量特性和

快开流量特性。

若以阀门全开时的开度

为 L′、流量为 G′,则图 4. 15

给出了三种类型阀门的理想

流量特性曲线。横坐标为阀

门相对开度 L , 即任意开度

L 与全开开度 L′比值;纵坐

标为相对流量 G, 即任意开

度下的流量 G 与全开流量

G′的比值。图中曲线①为线

性流量特性曲线,②为等百分比流量特性曲线, ③为快开流量特性

曲线。

曲线①实际上是一条直线, 表明调节阀的相对流量 G与相对

开度 L 成线性(直线)关系。即当调节阀从小逐渐开大时, 流量增

加的百分比 (与全开时相比较)和调节阀开度增加的百分比相同。

也就是说, 当调节阀开度从 50%开大到 60%时, 流量也从 50%增

加到 60%。这种调节阀的特点,是在小开度下流量的变化量大;在

大开度下, 流量的变化量小。若以 dG 表示流量的变化量,则不同

开度下的调节值不同:

d G50— 60 =
60 - 50

50
× 100% = 20%

d G80— 90 =
90 - 80

80
× 100% = 12. 5%

d G10— 20 =
20 - 10

10
× 100% = 100%

调节阀开度从 50%开大到 60%时, 流量的增加量为 20% ;开度从

80%开大到 90%时, 相对流量 G 也从 80%增大到 90% ,但实际流

量只比调节前流量增加了 12. 5% ;当开度从 10%加大到 20%时,
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虽然相对流量也只增加了 10% , 但实际流量却比调节前流量增加

了一倍。从实际供热效果考虑, 在小热负荷下,也就是小流量下, 希

望流量的调节量要小(根据散热器的热特性, 小流量下对散热量影

响大) ;而在大负荷下,亦即大流量下, 希望流量的调节量要大。由

于线性流量特性的调节阀不具备上述要求,因此, 在小负荷时流量

调节过于灵敏,有时甚至可能关死阀门。在大负荷时, 由于流量调

节量不大,调节不灵敏。

等百分比流量特性曲线②是向下弯的一条曲线。这种调节性

能的调节阀, 其特点是流量的变化量和相对开度的变化量成直线

关系。调节阀开度从 10%开到 20%时,相对流量从 4. 67%增加到

6. 58% ;开度从 50%增大到 60%时, 相对流量从 18. 3%加大到

25. 6% ;开度从 80%变为 90% , 相对流量从 50. 8%变为 71. 2%。

相对应的流量变化量计算如下:

d G1 0— 20 =
6. 58 - 4. 67

4. 67
× 100% = 40%

d G5 0— 60 =
25. 6 - 18. 3

18. 3
× 100% = 40%

d G8 0— 90 =
71. 2 - 50. 8

50. 8
× 100% = 40%

不管调节阀在什么开度下,流量的调节变化量皆相等。开度每开

10%时, 流量的增加量都是调节前的 40%。这种调节阀的调节性

能优于线性流量特性的调节阀,小开度下流量的调节量小;大开度

下,流量的调节量大。

曲线③为快开流量特性,该曲线为向上凸起的一条曲线。当阀

门只开启几圈时(相对开度 L 很小时) ,流量已达到最大值。这种

阀门由于调节性能差,一般只作关断用, 不能用来调节流量。目前

通用的闸阀、截止阀属于快开流量特性。只有线性、等百分比流量

特性阀门,才有良好的流量调节性能, 才能称为调节阀。因此, 在供

热系统中,为改善其调节性能, 采用调节阀代替闸阀、截止阀是势
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在必行。为避免水击, 在大的供热系统中应防止用快开特性阀门当

调节阀使用。

前述的庄河调节阀 ( T 40H-16)流量特性接近于线性特性, 即

图 4. 15中的曲线①。沈阳华松阀门厂生产的平衡阀, 类似清华人

工环境公司生产的调配阀,其流量特性在阀门小开度下为等百分

比,即曲线②;在大开度下,接近线性特性, 即曲线①。这几种调节

阀的调节性能目前在国内属于比较好的。

2. 工作流量特性

上面所讲的是调节阀的理想流量特性, 它是在调节阀前后压

差固定不变的情况下得到的。但在实际使用时, 调节阀是装在具有

阻力的管道上的。由于在调节过程中,无法保证阀前阀后压差不

变。因此, 在实际系统中,虽在同一开度下, 通过调节阀的流量将与

理想特性时所对应的流量不同。所以还必须研究工作条件下的流

量特性。所谓调节阀的工作流量特性是指调节阀装在供热系统上,

阀前后压差随工况而变化的条件下,相对流量 G 与相对开度 L 之

间的关系。

图 4. 16 表示调节阀在供热系统中处于工作状态的情形。ΔH f

为调节阀的压降,ΔH x 为系统阻力压降, ΔH 为系统与调节阀的总

图 4. 16 调节阀工作状态

压降。若令

S f =
ΔH f′
ΔH

=
ΔH f′
ΔH f′+ ΔH x

( 4. 23)
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式中 ΔH f′——为调节阀全开时的压降;

   S f——为调节阀的调节能力系数。

S f 在数值上等于调节阀在全开状态下, 调节阀压降占系统总压降

的百分数。

若供热系统 (管道、设备) 无阻力损失时, ΔH x = 0, 即 S f = 1,

这时系统总压降即为调节阀压降, 调节阀的工作流量特性即为理

想流量特性。

在工作状态下, 最小可调流量 G/ G′与调节阀能力系数 S f 之

间的关系可用下式表示:

G
G′

=
1

S f / ( A / A′) 2 - ( 1 - S f )
( 4. 24)

式中 A′——调节阀全开时的流通截面;

   A——调节阀在任意开度下的流通截面;

   G′——设计条件下调节阀全开时的流量;

   G——调节阀在任意开度下的流量。

设 Gx 为设计条件下调节阀在最小开度下的流量,此时调节阀

处于要关死而未关死的位置, 因此 Gx 不是调节阀全关时的泄漏

量。调节阀全关闭时的泄漏应该只有设计流量的 0. 1%—0. 01%。

一般称 G/ G′的比值为调节阀的可调比。该值是调节阀调节幅度

(调节阀最大流通截面与最小流通截面之比值)的倒数。通常情况

下对于线性流量特性的调节阀, 其调节幅度为 30∶ 1;等百分比流

量特性调节阀的调节幅度为 50∶ 1。亦即线性流量特性调节阀的

可调比为 0. 033,等百分比流量特性调节阀的可调比为 0. 02。因

此,调节阀的可调比一般在 2%—4%之间。

从( 4. 24)式可知,当 S f = 1. 0时,实际工作状态的最小调节流

量即为与可调比相对应的设计状态下的最小流量 Gx ;而当 S f < 1

时 (考虑系统管道有阻力的实际工作状态) , 将出现 G> Gx 的情

形, 这说明调节阀的调节性能变坏了。通常线性流量特性的调节

·342·



阀, 在工作状态下, 其调节特性向快开流量特性偏移;而等百分比

流量特性 将向线性流量特性偏移。这是因为在工作状态下, 决定

供热系统流量、压降的主要因素是系统总阻力特性, 而不单纯是调

节阀本身的阻力特性。调节阀本身的阻力特性系数(或压降)在整

个系统的阻力特性系数(或压降)中所占比重越大,调节阀的工作

流量特性愈接近于理想流量特性。

3. 阻力特性

调节阀的水力特性方程ΔH = SG
2 , 还可写为下式

G = C ΔH ( 4. 25)

式中,  C——调节阀流量系数, 其值与阻力特性系数 S 有如下关

系:

S = 1/ C
2

( 4. 26)

  通常将流量系数 C 与相对开度 L= L / L′的关系在实验台上

进行测定,并绘制成曲线, 称为调节阀的阻力特性曲线。图 4. 17 所

示为 RHV-40 型阻力特性曲线( DN 40mm)。

测试调节阀的阻力特性,一般有两种用途, 一种用途是测量流

量,并计算初调节的调节方案。模拟阻力法(即 CCR 法)正是将此

曲线输入智能仪表,借以完成流量测量和理想开度计算的。另一用

途是表明调节阀的一种结构特性,借以表明流通能力, 以便在设计

时进行调节阀的选择、计算。

三、调节阀选择计算

调节阀在设计时的选择计算包括两部分内容, 首先是流量特

性的选择,其次是调节阀口径的选择计算。

1. 流量特性的选择

在供热系统中,调节阀一般装在干线的分支点、用户的热入口

处, 以及热源的分、集水器和热力站中,用以解决初调节和运行调

节中的流量控制(包括调节阀和电动调节阀)。当热负荷变化时, 常
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图 4. 17 RHV 型调配阀阻力特性

( a ) R H V 40( DN 40mm)特性曲线 ; ( b) R HV 全开度特性曲线

常需要依靠调节阀的调节改变流量,配合供水温度的变化, 使散热

器的散热量适应热负荷的要求。换热器最理想的换热特性(包括热
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交换器、散热器)应为相对换热量与调节阀相对开度成线性关系。

亦即保证在调节过程中, 调节阀和换热器的综合放大系数维持不

变。但从第三章的讨论中已知, 换热器(特别是散热器)的热特性在

小流量时换热量变化大;在大流量时换热量变化小。也就是在小流

量时放大系数大;大流量时放大系数小。为保持总放大系数不变,

调节阀的流量特性应该是小流量时放大系数小;大流量时放大系

数大。

图 4. 18给出线性流量特性、等百分比流量特性的调节阀分别

图 4. 18 换热器相对散热量与调节阀相对开度关系

与换热器配套形成的散热特性曲线。横坐标为调节阀相对开度

L / L′= L, 纵坐标为换热器相对换热量Q/ Q′= Q。曲线 1 为理想的

线性换热特性 曲线,曲线 2 为等百分比流量特性的调节阀与换热

器匹配时的换热特性曲线,曲线 3为线性流量特性的调节阀与换

热器匹配时的换热特性曲线。由图看出曲线 3远偏离于曲线 1, 曲

线 2 比较接近理想的线性换热特性曲线。上述特性曲线是在供热

系统的供水温度低于 100℃时,通过实地测定给出的。说明在供热
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系统中, 用于流量调节的最理想的调节阀应采用等百分比流量特

性。线性流量特性的调节阀在供热系统中使用并不理想。因此, 在

已有的调节阀、平衡阀、调配阀中,因平衡阀、调配阀接近等百分比

流量特性,应予优先采用。

考虑到调节阀在实际工作状态下流量特性变坏的因素, 调节

阀本身的阻力不能太小。经计算统计:当调节阀阻力是系统总阻力

的 5%时,线性流量特性调节阀的最小可调流量 Gx = 15% ,而等百

分比流量特性调节阀的最小可调流量 Gx 为 8. 8% ;当调节阀阻力

与系统总阻力之比为 S f = 10%时, 线性调节阀的 Gx = 10. 5% , 而

等百分比调节阀的 Gx = 6. 3% ;当 S f = 25%时, 对应的 Gx 值分别

为 6. 7%和 4% , 已经很接近 S f = 100%时的理想最小可调流量

2%—4%。因此, 在供热系统中调节阀的选择还应考虑阻力的要

求:

( 1) 调节阀的阻力应为系统总阻力的 10%至 30%之间;调节

阀选择应参照设计水压图进行;

( 2) 在设计流量下, 对于同口径的调节阀, 应该优先选用阻力

较大的;

( 3) 在选择调节阀时, 为了增加调节阀阻力占系统总阻力中

的百分比,可适当选择比管道直径较小口径的调节阀;但一定不应

采用放大调节阀口径的方法。

2. 调节阀口径的选择计算

调节阀流量系数 C 的计算公式

C =
G

0. 316 ΔH
( 4. 27)

中, 流量G的单位为 m
3 / h, 压差ΔH 的单位为 kPa。在一般的供热

系统中, 调节阀前后压降在 3kP a(末端热用户)到 300kPa (近端热

用户)之间。由图 4. 17查出不同口径下调节阀的流量系数 C, 用

3kPa 的最不利压降 ΔH 代入公式( 4. 27) ,即可算出该口径调节阀
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的最小可通流量(在全开时 ) , 若其值等于、大于设计流量, 则该口

径调节阀选择合适。

以 D N 40 口径的调配阀为例,由图 4. 17查出该阀全开时的 C

= 26. 9, 将 ΔH = 3kPa (即 0. 3mH 2O )代入 ( 4. 27)式, 求出该阀最

小可通流量 G= 4. 7m
3
/ h。从热水供热系统水力计算表查出, 在该

直径下, 管道比摩阻 R 为 84. 2Pa/ m 时, 流量为 1. 8m
3 / h, 即说明

在同直径下,调节阀可通流量大于管道可通流量, 完全可以满足设

计流量的要求。对于管径 D N 50mm 的管道, 在比摩阻 R 为 31. 9—

91. 4Pa/ m 时, 可通流量为 2. 0—3. 4m
3
/ h。因此, 在热入口将

D N 40mm 的调节阀安装在 D N 50mm 的管道上, 也完全满足设计流

量的要求。由此可说明:在用户热入口选择调节阀口径比管道直径

小的设计方法,从流通能力方面考虑也是可行的。具体的调节阀口

径比管道直径应该缩小几号, 需根据供热系统的设计条件或设计

水压图而定。

第四节 调速水泵在变流量系统中的应用

在通常情况下供热系统多采用集中质调节的方法,特别在间

接连接的系统中,二次网采用集中质调节, 将使系统的运行调节变

得最为简单、方便。但是集中质调节不能完全满足各种运行工况的

要求,例如间接连接系统中若二次网采用集中质调节, 则一次网必

须进行变流量的调节;在多种热负荷、多个热源的共网中, 为进行

系统流量平衡,也必须实行变流量运行(详见第五章)。此外, 质调

节耗电多,不利于节能, 特别是大的供热系统,尤为突出。

在以往的供热系统中, 一般采用多泵并联的方式来实现运行

调节中的变流量的要求, 但这种方法调节范围小,耗电大, 并不很

理想。调速水泵的出现, 使供热系统实现无级的变流量运行成为可

能,而且节电效果显著, 国外已普遍应用。为促进调速水泵在我国
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供热系统中的推广应用,特编写了本节内容。

一、水泵调速的主要方法

水泵对于电机来说,属于轻型负载, 一般采用异步电动机。异

步电动机有笼型和绕线型两种。异步电动机结构简单、运行可靠、

价格便宜、维修方便, 但与直流电动机比较,调速比较困难。目前异

步电动机(交流电源)的调速方法主要有两大类, 即有转差损耗的

调速系统和无转差损耗(高效调速)的调速系统。

1. 有转差损耗的调速系统

属于该类调速系统的包括绕线型电机转子串电阻调速、笼型

电机定子调压调速、电磁偶合调速以及液力偶合调速。

电动机定子形成的旋转磁场转速 n0 ( r / min )称为同步转速。

转子的旋转速度为 n。一般 n< n0 约 5%左右, 这是引起切割磁力

线,转子带动电机输出轴转动的基本条件。一般称 s 为转差率, 定

义为:

s =
n0 - n
n0
× 100% ( 4. 28)

  ( 1) 绕线型电机转子串电阻调速

绕线型异步电机的转子绕阻结构同定子一样, 也接为星形三

相绕组,再接到转子轴上的三个集电环上。外电路附加电阻是通过

电刷与转子绕组串接的。而转差 s与串接电阻 r 2 成正比, 当串接电

阻 r 2 改变时, 转子电流 I 2 也随着改变,从而获得不同转差 s,达到

了调速目的。其机械特性如图 4. 19 所示:横坐标为电机轴转矩

M, 纵坐标为转差 s, Mz d为最大转矩, M q 为起动转矩。1—5 曲线表

示串接电阻不同时的调速范围。

这种调速方法调速范围不大。附加转差功率以热能形式损耗

在串接电阻上,因而效率不高。

( 2) 笼型电机定子调压调速
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图 4. 19 转子串电阻调速

转差 n 与定子电压 U1 平方成反比变化,因此降低定子电压,

可达到水泵减速的目的。但转差损耗却随电压的下降成平方关系

上升。因此效率不高。

( 3) 电磁偶合调速

这种调速系统,主要由笼型异步电机、涡流式电磁转差偶合器

和直流励磁电源三部分组成。直流励磁电源功率较小, 由单项半波

或全波晶闸管组成,通过改变晶闸管的控制角, 改变直流励磁电压

的大小。电磁偶合器由电枢和磁极两部分组成。这两部分没有机

械联系,都可自由旋转。电枢与笼型异步电机同轴相联, 构成主动

部分;磁极用联轴器与负载(如水泵)相联, 构成从动部分。磁极由

铁心和绕组组成。绕组与直流电源连接,使铁心励磁, 控制磁场强

弱。

电磁偶合器的电枢转速同笼型电机转速, 磁极转速决定于磁

场强度。通过改变励磁电流的大小(改变直流电源的励磁电压) , 改

变磁场强度,进而改变转差率, 实现水泵调速。励磁电流愈大, 磁极

与电枢之间转差率愈小,水泵转速愈快;反之亦然。

电磁偶合调速,结构简单、控制装置容量小、成本低, 适合于中

小容量电机调速。但电磁偶合器有较大转差, 最高输出转速仅为同
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步转速的 80%—90% , 转差功率以热能形式损耗,效率较低。

图 4. 20 GW T 型液力偶合调速

1—输入轴 , 2～3—泵轮和外壳 ,

4—涡轮 , 5—导管 , 6—输出轴 ,

7—油冷却器 , 8—油箱 , 9—油泵

( 4) 液力偶合调速

液力偶合器(如 GWT 型)

是安装在电动机和工作机械

(如水泵、风机)之间的一种可

调速的液力传动装置。在电机

转速基本不变的情况下, 可使

工作机械实现较宽范围 (电机

转速的 1—1/ 5之间)的无级变

速。

液力偶合器一般用油作为

工质,靠机构能与油的动能、压

力能的变换来转递功率。其工

作原理与结构见图 4. 20。液力

偶合器与电机连接的泵轮以及

与负载(水泵)连接的涡轮都有

许多径向叶片, 电机带动泵轮

转动后,泵轮工作通道中的油就由内缘流向外缘, 油流通过两轮之

间的间隙进入涡轮,当油流从涡轮的叶片外缘流向中心时, 就将油

流的动能转变为机械能, 推动涡轮旋转, 然后油又通过冷却器、油

箱、油泵再返回泵轮重复循环。

液力偶合器有一个径向移动的导管,在控制器的作用下, 导管

可作径向移动。导管口的径向位置决定了导管室里油环的厚度, 即

决定了工作腔里的油量, 而功率传递的多少, 就是由油量决定的。

当导管向里伸时,旋转着的油环就从导管将油排出, 直到导管口与

油面齐平为止, 这样就减少了油环厚度, 使输出的转轴转速下降;

反之,当导管外提时, 减少排油量,可增加油环厚度, 工作腔保持较

多油量,输出转轴的转速增加。这样, 就可以通过对导管位置的控
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制,达到水泵调速的目的。

液力偶合调速功率适应范围大, 可满足几十千瓦至上万千瓦

的需要。运行可靠,维修方便, 安装费用低。缺点是存在转差功率

损耗,高速时效率高, 随着转速的下降效率成线性下降。然而即使

这样, 对水泵、风机等轻负载而言, 在低转速下的耗电量仍大大小

于阀门节流时的耗电量。当采用热回收措施, 将油的冷却热量再利

用后,效率将明显提高。

2. 无转差损耗(高效)的调速系统

属于这类调速系统的有变极(极对数)调速、变频调速和可控

硅(或晶闸管)串级调速等系统。变极、变频调速的特点是无转差功

率损耗。可控硅(或晶闸管)串级调速的特点是能把转差功率回馈

回电网。因此这类调速系统效率高。

( 1) 变极调速

异步电动机的定子旋转磁场的转速(或称同步转速) n0 由下

式确定

n0 = 60f 1 / P   r / min ( 4. 29)

由式( 4. 28)有

n = 60f 1 ( 1 - s) / P   r / min ( 4. 30)

式中 n——转子转速, r / min;

 f 1——电源频率, Hz;

 P ——电动机绕组的极对数;

 s——定子、转子之间的转差率。

通常电动机转差率 s很小, 当电源频率 f 1 一定时, 转子的转速由

绕组的极对数 P 所决定。定子中敷设的绕组愈多,形成的磁场极

对数也愈多,此时转子转速愈慢。这种调速方法为有级调速。一般

应用于笼型异步电机, 因为笼型异步电机转子的极对数自动地跟

随定子极对数的改变而改变,使定子、转子始终在相同的磁场极对

数下产生平均电磁转矩。

·252·



以前在定子中敷设分离的二套或三套绕组, 借以实现二种或

三种不同的转速。但定子铁芯大,价格昂贵。目前的作法是仅有一

套定子绕组, 借助于改变绕组端部的接线方式来变更磁场的极对

数,称为单绕组多速的电动机。

( 2) 可控硅串级调速

可控硅串级调速系统由硅整流器、滤波电抗器、可控硅逆变

器、逆变变压器和控制电路组成。

在绕线型电机的转子中不串入附加电阻, 而串入一个与转子

电势同频率的附加电势,也可达到调速的目的。增加附加电势, 即

可降低电机转速。附加电势是由串入转子绕组中的外电源提供的。

转子回路附加外电源要求既要电压可变,又要频率可调, 因此需要

把转子绕组的感应交流电势通过硅整流器变换为直流电势, 再进

行附加电势的调节。

这种调速方法,还利用可控硅逆变器将直流变为交流, 并通过

逆变变压器将转差功率回馈回电网,从而提高了调速效率。可控硅

串级调速的缺点是功率因数较低,产生高次谐波,“污染”电网。

( 3) 变频调速

由式( 4. 29)、( 4. 30)可知在极对数一定的条件下, 通过改变供

电频率 f 1 ,也可实现对交流电机的调速。但是电网的频率是不能

随意变动的, 因此必须通过一个变频装置即变频器来进行供电频

率的调节。通常有两种变频方式, 一种是把交流电源经整流器整流

成直流, 再通过逆变器逆变成频率可调的交流电源, 简称“交—直

—交”变频;另一种是把交流电源直接变成频率可调的交流电源,

简称“交—交”变频。在“交—直—交”变频中, 频率的改变是在逆变

时通过控制晶闸管轮流导通、关断(换流过程)的快慢实现的。换流

速度加快,输出交流电的频率就提高, 反之频率下降。这种变频器

晶闸管数量少, 电路较简单, 水泵、风机等轻负载多用这种方法。

“交—交”变频器用的晶闸管多、电路复杂, 功率因数较低, 多用于
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低速大容量的拖动系统。

变频调速的最大优点是调速过程转差率小,转差损耗小, 能使

笼型异步电机实现高效调速, 其它调速方法都不能获得这样的运

行性能。在变频的同时, 电源电压也可以根据负载大小作相应调

节。此外,还可以在额定电流下起动电机, 因而能降低配用变压器

的容量。变频器体积小巧, 运行平稳,可靠性高, 变频调速已逐渐广

泛使用。相对而言,美中不足是价格较贵。随着电子技术发展, 价

格也会相应降低。

二、水泵调速的节能效益

1. 转差损耗分析

设在额定转速 nN 下, 转差率为 sN , 电机的输出功率为 P 20 ;在

任意转速 n2 下,电机的输出功率为 P 2。由于功率 P 与转速 n 的关

系为 P∝n
3
,因此相对输出功率 P 2 可表示为

P 2 =
P 2

P 2 0
=
n2
nN

3

=
( 1 - s) n0

( 1 - sN ) n0

3

( 4. 31)

为便于分析,近似认为 sN≈0, 则式( 4. 31)可简化为

P 2 = ( 1 - s)
3

( 4. 32)

  忽略定子的铁耗(铁芯)、铜耗(绕组) , 以及在额定转速下转子

的铜耗, 当电机转速为 n2 时, 电机的实际输入功率 P 1 (从电网中

得到的)应为

P 1 = P 2 / ( 1 - s) = ( 1 - s) 2 P 20 ( 4. 33)

由定子输给转子的转差损耗 ΔP s 即为转子的铜耗(绕组的损耗) ,

由下式计算

ΔP s = sP 1 = s( 1 - s) 2 P 20 ( 4. 34)

则调速的相对转差损耗 P s 为

P s =
ΔP s

P 2 0
= s( 1 - s)

2
( 4. 35)
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有转差损耗调速的效率ηs 为

ηs = P 2 / P 1 = ( 1 - s)
3
/ ( 1 - s)

2
= 1 - s ( 4. 36)

即转速愈慢,效率愈低。

2. 有转差损耗调速的节能效益

在调速的情况下,电机输入功率为 P 1 ,电机的转差损耗为 sP 1

(即转子铜耗) ,则有

P 2 = ( 1 - s) P 1

由于在额定转速下, 可近似认为输入功率 P 1 0接近输出功率 P 20。

这样,在调速情况下, 输入的相对功率 P 1 可由输出的相对功率 P 2

表示

P 1 = P 2 / ( 1 - s)

因此,调速后节约的相对功率为

P = P 10 - P 1

= 1 - P 2 / ( 1 - s) = 1 - ( 1 - s)
2

= 1 -
n
n0

2

( 4. 37)

  3. 高效调速的节能效益

对于变频调速和变极调速, 可近似认为无转差损耗,即 sP 1≈

0和 P 2≈P 1 , 则调速后可节约的相对功率 P 为

P = 1 -
n
n0

3

( 4. 38)

对于可控硅串级调速,调速后可节约的相对功率 P 为

P = 1 -
n
n0

3

ηc ( 4. 39)

式中 ηc——可控硅串级调速时逆变过程的效率,一般 ηc > 90%。

4. 调速方案的选择原则

选择调速方案时,应综合各种因素加以比较。应优先选择可靠

性高、节能率大、功率因数高、投资少回收期短、产生的高次谐波少

和维护方便的方案。
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表 4. 14给出了几种主要调速方法的技术经济对比。总体而

言, 在低转速下,上述 7种调速方法节能效果都比较明显, 因而都

是可行的。但高效调速法(无转差损耗调速)效率高于有转差调速

法,应优先采用变频调速、变极调速、可控硅串级调速。液力偶合调

速虽然有转差损耗,但其功率适应范围大, 价格适中,维护方便, 在

功率大的大型供热系统中(如功率在上千千瓦)经常使用, 并配有

冷却回收装置。可控硅串级调速效率比较高,但功率因数低、产生

高次谐波,“污染”电网, 使用时应采用适当技术措施进行改进。变

极调速, 虽然不能进行平滑无级调速, 但简单方便, 对于供热规模

不大的系统,可采用双速、三速水泵作循环水泵,实现分阶段变流

表 4. 14 几种主要调速方案技术经济对比

调速方案
转子串

电阻
定子调压

电磁偶

合调速

液力偶

合调速
变极对数

可控硅串

级调速
变频调速

调速方式
改变转子

附加电阻

改变定子

输入电压

改变励

磁电流

改变供

液量

改变极

对数 P

改变逆

变角

改变电源

频率

调速

范围( % )
100 r—50 100 �—80 97 C—10 97 �—30 100 Z, 50 100 �—40 100 A—0

节能效益

节能一般

ηǚ 1 �- s

cosφ优

节能一般

ηǚ 1 �- s

cosφ良

节能一般

ηǚ 1 �- s

cosφ良

节能一般

ηǚ 1 �- s

cosφ良

节能优

η优

cosφ优

节能良

η良

cosφ差

节能优

η优

cosφ优

初投资 较低 低 低 较低 最低 高 最高

维护 易 易 易 易 最易 较易 较易

市场供应自行匹配
无系列

产品 
有 有 有 有

有系列

产品 

对电网

干扰 
无 大 无 无 无 较大 略有

·652·



量的质调节。从调速性能上比较,最理想的是变频调速。不但节能

效益高, 而且效率都在 80%以上。在 50%的相对转速下, 其它调速

方法的功率因数 cosφ一般不超过 65% , 而变频调速功率因数则可

达 85%左右。变频调速主要不足是初投资较高,约比其它调速方

案贵一倍。但变频器的价格会逐渐下跌, 目前变频器价格平均

1kW 功率约 900—1000元左右,对于功率不太大的供热系统还是

能够承受的。

三、变频调速循环水泵的经济性分析

循环水泵采用无级变速进行流量调节, 则可对供热系统实现

质、量并调的运行调节。现就变频调速方案, 分析循环水泵变流量

运行的经济性。

1. 全年变流量运行的电耗计算

在第一、五章中都对年延续负荷图作了介绍。现在将年延续负

荷图的坐标改用无因次参数表示: 用 Y表示无因次室外温度, X

为无因次延续时间, Q 为无因次热负荷,即

Y = ( tw - tw′) / ( tw q - tw′) ( 4. 40)

X = ( h - h0 ) / ( h s - h0 ) ( 4. 41)

Q = Q/ Q′

式中各符号表示的参数同前: tw 为任意外温, tw′为设计外温, tw q为

供热起始外温, h 为 tw 下的延续小时数, h0 为 tw′下的延续小时数,

h s 为全年供热延续小时数。Q、Q′分别为任意外温和设计外温下的

热负荷。

在无因次年延续负荷图 (图 4. 21)中, 存在 X = f ( Y)关系, 对

我国不同地区气象资料统计,可将上述函数拟合为如下关系

X = ∑
6

i = 1

B( i) Yi- 1 ( 4. 42)
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Y = ∑
6

i = 1

A( i) Xi- 1 ( 4. 43)

式中 A ( i) , B( i)为拟合系数, 对于确定的地区, 为常数,可由有关

资料中查找。

图 4. 21 无因次年延续负荷图

供热系统在 tw≤tw′时 Q= 1. 0, 此时循环流量 G 按设计流量

G′运行, 即 G= 1. 0; tw > tw′和 tw≤tw q期间, 循环流量按变流量运

行,即 G< G′, 或 G< 1. 0,亦即 Q< 1. 0。全年循环水泵的电耗量 E

即为这两部分电耗量之和。

E = E 1 + E 2

= ∑
n

i = 1

GiH iΔhi
367ηi

+
G′H ′h0

367η′

=
G′H′
367η′∑

n

i = 1

G
3

iΔhi + h0

=
G′H′
367η′∫

h
s

h
0

G
3

dh + h0   kW ¡¤h ( 4. 44)

式中 E 1—— tw q≥tw > tw′期间的电耗量, k W·h ;

   E 2—— tw≤tw′时的电耗量, kW·h;
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   Gi——某一外温区间 i的循环流量, t/ h;

 H i——某一外温区间 i的水泵扬程, m;

 Δhi——某一外温区间 i的延续小时数, h ;

 ηi——某一外温区间 i的水泵效率;

H ′、η′分别为循环水泵的设计扬程和额定效率。对于变频调速, 可

视η′= ηi。

如供热系统实行集中质调节,则全年循环水泵总电耗 E′为

E′=
G′H′
367η′

h s ( 4. 45)

则全年变流量运行下的相对电耗 E 为

E =∫
h

s

h
0

G
3

dh + h0 / h s ( 4. 46)

式中 G 为 tw 或 Q 的函数,若采用适用室内双管供暖系统的质、量

并调方案(适用室内单管供暖系统的调节方案亦可, 其流量变化差

别不大) , 则有式( 3. 83) :

G =
t n′- tw

t n′- tw′

1/ 3

又因

X = ( h - h0 ) / ( h s - h0 )

则

dh = ( h s - h0 ) dX ( 4. 47)

将式( 3. 83)、( 4. 47)代入式( 4. 46) , 得

E =∫
1

0

t n′- tw

t n′- tw′
( h s - h0 ) dX + h0 h s ( 4. 48)

根据式( 4. 40) ,式( 4. 42) , 有

dX = ∑
6

i = 2

( i - 1) B( i) Yi- 2 dY ( 4. 49)

dY =
dtw

tw q - tw′
( 4. 50)
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将式( 4. 49)、( 4. 50)代入式( 4. 48)

E =
h s - h0

t n′- tw′∫
t
wq

t
w
′

tn′- tw

tw q - tw′ ∑
6

i = 2

( i - 1) B( i) Yi- 2 dtw

E =
h s - h0

t n′- tw′∫
t
wq

t
w
′

tn′- tw

tw q - tw′ ∑
6

i = 2

( i - 1) B( i)
tw - tw′
tw q - tw′

i- 2

dtw

( 4. 51)

式 ( 4. 51)中对于确定的地区, E 为 tw 的单值函数, 通过积分或分

段求和即可将全年供热系统循环水泵的相对电耗量 E 求出。若按

室外温度 tw ,将全年分为 100个区段, 可求出不同地区的 E 值来。

表 4. 15列出了我国 20 个城市的 E 值。

表 4. 15 循环水泵变频调速的经济性分析

城市名称
相对电耗

E

回收期

(年)
城市名称

相对电耗

E

回收期

(年)

佳木斯 0 -. 637 2 ,. 4 丹东 0 �. 667 3 �. 1

哈尔滨 0 -. 636 2 ,. 4 太原 0 �. 688 3 �. 5

长春 0 -. 637 2 ,. 5 大连 0 �. 686 3 �. 8

牡丹江 0 -. 652 2 ,. 5 兰州 0 �. 719 4 �. 1

呼和浩特 0 -. 651 2 ,. 6 北京 0 �. 727 4 �. 4

通辽 0 -. 659 2 ,. 7 天津 0 �. 714 4 �. 5

乌鲁木齐 0 -. 659 2 ,. 9 石家庄 0 �. 720 4 �. 8

沈阳 0 -. 646 2 ,. 9 济南 0 �. 716 5 �. 2

银川 0 -. 655 3 ,. 0 郑州 0 �. 741 5 �. 9

西宁 0 -. 686 3 ,. 0 西安 0 �. 754 6 �. 3

2. 投资回收期计算

在已知全年相对电耗量 E 之后, 即可按下式计算全年节电的
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运行费用,亦即年净收益 J

J = 24× ( 1 - E ) N p h sCd   元 ( 4. 52)

式中 N P——循环水泵的电机功率, kW ;

 h s——全年供热延续小时数, h ;

 Cd——电价,元/ k Wh ;

投资回收期分为静态回收期和动态回收期。静态回收期不考

虑投资的时间价值。若初投资为 C, 静态回收期 T J 可按下式计算

T J = C/ J   年 ( 4. 53)

  供热系统的循环水泵电功率, 若按每平方米供暖面积配用

0. 5—0. 6W 功率 (目前为中等情况, 若符合水输送系数标准,约为

0. 4—0. 5W 左右)考虑,变频器比价为 700—1200元/ k W, 电价取

0. 2元/ kW h, 则可计算出不同地区循环水泵采用变频调速的静态

回收期, 也列入表 4. 15中。从该计算结果看出:气候愈寒冷的地

区,供热系统循环水泵采用变频调速愈经济。东北地区回收期一般

不超过三年。北京不超过五年。

若对间接连接的供热系统一次网循环水泵进行变频调速, 则

经济效益会更好。因此时一次网不受室内系统垂直失调的限制, 循

环流量可进一步降低(二次网采用集中质调节)。若一次网参数(流

量、供回水温度)按式( 3. 73)、( 3. 74)调节方式计算, 对于沈阳地区

年相对电耗为 E = 0. 23, 静态回收期为 1. 6 年。

表 4. 15所列各地区回收年限, 是指供热系统所有循环水泵全

部进行变频调速时的数据。若运行中的循环水泵, 有一 半仍按额

定功率运行(即额定转速、额定流量) , 另一半按变频调速变流量运

行, 则初投资可减少一半, 相应的回收年限可缩短至 1—3 年左右

(不同地区) ,这样节能效益更加明显。因此, 在供热系统中积极推

广调速水泵是很有意义的。
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第五章 供热系统协调运行

  近几年来,我国集中供热事业得到了迅速发展。到 1989年, 东

北、西北和华北地区的 165 个设市城市中, 已有 81 个城市发展了

集中供热。目前“三北”地区 30. 7亿平方米城镇建筑面积中, 有供

暖设备的 10. 7亿平方米, 其中采用城市集中供热的近 2. 0 亿平方

米,其余绝大多数为分散锅炉房供热。随着经济建设的发展, 人民

生活水平的提高,集中供热的发展势头方兴未艾, 不但开始向一般

县城普及,而且正在“跨黄河”、“过长江”,向南方推进。

在大力发展集中供热的同时,如何把众多的供热系统管好、用

好? 这个问题已经摆在了广大科技人员和管理运行人员面前。所

谓管好、用好, 就是在满足用户供热要求的同时,提高能效, 改善环

境,延长使用寿命。要做到这一切,除了有先进的设计、良好的设备

性能外,还必须对供热系统进行精细的协调运行。

协调运行,就是从系统工程出发,使供热系统的热源、热力网

和热用户都在规定指标下运行, 实现最佳的社会效益、节能效益、

经济效益和环境效益。

对于大型供热系统,特别是多种热负荷、多个热源和多个泵站

共网的供热系统,由于运行工况复杂, 在运行中对其各个环节进行

不断的协调就更为必要。

本章将讨论供热系统的运行标准,技术管理, 多种类型热负荷

的调节,多热源、多泵站的联合运行等内容。
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第一节 供热系统运行标准探讨

一个供热系统运行管理的好坏, 应该有一个客观的标准——

供热系统运行标准。它既是运行管理的依据,也是评价的标准。该

标准应能全面反映供热系统在社会效益、经济效益、节能效益和环

境效益等方面的要求。目前国外技术发达的国家都制定了类似的

标准。我国也正在向这方面努力。目前在供热方面, 可以遵循的有

关标准有《城市热力网设计规范》( CJJ34-90, 国家建设部 1990 年

10 月 1 日批准执行) ,《民用建筑节能设计标准 (采暖居住建筑部

分)》( JGJ26-86, 国家建设部 1986年 8月 1日批准试行)。受国家

建设部委托, 有关单位正在制定我国第一部供热系统运行标准

——《城镇供热系统安全运行技术规程》。可望在不久的将来, 在有

关标准的指导下, 我国供热系统的管理运行水平能得到较大的提

高。

本节介绍的有关运行标准的内容,就是根据上述资料整理的。

1. 用户室温合格率。供热系统运行期间, 用户室温合格率为

97%。这是衡量供热系统供热效果、社会效益的重要指标。目前国

家二级企业以此指标为考核标准。

室内设计温度是热用户设计的重要参数标准。美国 A SHRA E

的标准为 22℃, 英国 CIBS 标准为 20℃, 日本“空调卫生工学学会

和空调设备标准委员会省能委员会”的标准也为 20℃。我国民用

住宅的设计室温标准为 18℃, 目前室温达到 16℃以上为合格。

供热系统运行期间,选择有代表性的用户进行检测。根据供热

规模的不同, 检测的用户供热面积应不低于总供热面积的 1%—

3%。每个供热期, 每月至少检测一次,累计计算。用户室温合格率

按下式计算:
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用户室温合格率 =
检测合格户数
检测总户数

× 100% ( 5. 1)

  2. 供热能效指标。指 1t 蒸汽供热量( 0. 7MW)在设计条件下

所担负的民用住宅供热建筑面积,指标为 8000—10000m
2
。供热能

效指标是衡量供热系统热能利用率的重要指标。我国目前推荐的

民用住宅供热概算热指标为 47—70w / m
2 ( 40—60kcal/ ( m

2·h ) ) ,

若以上限值即 70w / m
2
( 60kcal/ ( m

2
·h ) )计算,则供热能效指标应

为 10, 000m
2
;若以 47w / m

2
( 40k cal/ ( m

2
·h) )计算, 供热能效指标

理论上可达 15000m
2
。

目前我国实际供热能效指标约为 5000m
2
, 这已经包括了城镇

集中供热系统在内,若只考察近 8. 7亿平方米分散锅炉房供热系

统,则平均供热能效指标只有 4000m
2。若以 10000m

2 为标准, 锅炉

热效率以 60%计, 则目前我国供热系统实际的热能利用率只有

30% ,是相当落后的。如果近期供热能效指标向 8000m
2
努力, 锅

炉热效率争取达到 70% ,则供热的热能利用率可达 56% , 节能潜

力是相当可观的。

3. 水输送系数。定义为单位水泵功率所输送的供热量。它是

衡量供热系统循环水泵电能利用率的重要指标, 详见本书第三章

第三节。

4. 循环流量控制指标。对于单纯供暖负荷的低温( 95℃以下)

热水供热系统, 其循环流量宜控制在每平方米供暖面积为 2—

3kg/ ( m
2
·h)的范围内。按该控制指标运行, 表示供热系统的设计

供回水温差为 25—20℃之间, 供热概算热指标为 58—70W/ m
2

( 50—60kcal/ ( m
2
·h) )范围。即循环流量取下限时, 供回水温差取

上限;反之亦然。该指标满足热负荷的设计要求。

给出低温热水供热系统循环流量控制指标, 在我国有很大的

实际意义:首先可提高循环水泵的电能利用率。目前我国供热系统

实际运行的循环流量绝大多数超过上述指标, 将循环流量控制在
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给定范围,有利于水输送系数的达标, 也是克服大流量运行的重要

手段。除此之外,还可提高供热系统的可调性, 有利于防止室内系

统的垂直失调。

5. 供热煤耗指标。指单位供热量的煤耗量, 表明热源或供热

系统的热效率,是衡量节能效果的重要指标。由于热源型式不同,

其煤耗指标也不同。

( 1) 热电厂煤耗指标。一般将发电量与供热量的煤耗分开计

算。

① 发电部分煤耗,其计算公式如下

bd =
qd

ηgeηg r Qdw
=

1
ηgeηj dηg r Qd w

  g/ kJ ( 5. 2)

式中 �bd——每发 1kJ 电量的耗煤量, g/ k J;

ηg e——热电厂锅炉效率, 一般 ηg e= 0. 9—0. 94;

ηj d——汽轮机、发电机的机电效率,ηj d = 0. 98—0. 985;

ηg r——热电厂内部管道热损失, ηgr = 0. 95—0. 99;

Qdw——标准煤的低位发热量, Qd w = 29. 31kJ / g( 7000kcal/

k g) ;

qd——每发 1kJ 电量的热耗量,其值按下式计算

qd = d ( ic - iz ) =
ic - iz

( ic - iz)ηj d
=

1
ηj d

( 5. 3)

式中 �d——汽轮机每发 1k J 电量所消耗的主蒸汽量, kg/ kJ;

ic——汽轮机进汽口主蒸汽焓, kJ/ kg;

iz—— 汽轮机实际的排汽焓, k J/ k g。

若取ηg e= 0. 90, ηj d = 0. 98, ηg r = 0. 99, 标准煤的消耗量为:

bd =
0. 0342

0. 90× 0. 98× 0. 99
= 0. 0392g/ kJ( 141g/ kWh )

  ② 供热部分煤耗,按下式计算

br =
1

ηg l ¡¤ηw r Qd w
  g/ kJ ( 5. 4)
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式中 �br——对外供 1kJ 热量的煤耗量, g/ kJ ;

ηw r——热力网热效率。

若取 ηg l = 0. 9, ηw r = 0. 92, 则供热部分的标准煤耗量 br =

0. 0342
0. 9× 0. 92

= 0. 0413g/ k J( 41. 3kg / GJ)。

( 2) 区域锅炉房煤耗指标。计算公式同( 5. 4)式。由于区域锅

炉房锅炉热效率低于电站锅炉热效率, 热力网热损失也高于热电

厂供热,因此区域锅炉房煤耗要高于热电厂煤耗。

若计锅炉效率ηg l= 0. 71, 热网热损失为 10% ,即

br =
0. 0342

0. 71× 0. 9
= 0. 0537g/ kJ ( 53. 7kg/ GJ)

  煤耗指标 0. 0537g/ kJ 即为 135kg / t (汽 ) , 这一指标通常是可

以达到的。

( 3) 小区供热煤耗指标。对于小区供热, 常常以一个供暖期

内,单位供暖建筑面积的标准煤耗量作为控制指标。其计算公式如

下:

br a =
24Zqna
ηg lηw r Qd w
  k J/ m

2
( 5. 5)

式中 bra——一个供暖期, 单位供暖建筑面积的标准煤耗量,

k g/ m
2
;

 Z——供暖期供暖天数, d;

 qna——供暖期内建筑物耗热指标, W / m
2
, 其值根据度日法

(见第一章第一节) ,由下式表示:

qna =
qnD 18

Z( tn′- tw′)
( 5. 6)

式中 qn——供暖概算热指标, W/ m
2
;

 D 18——各地区室内温度以 18℃为基准的度日数, ℃·d;

 tw′——供暖期室外设计温度, ℃。

表 5. 1 给出了我国八个地区城市的 qna计算值。此值是在
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1980—1981 年砖混结构多层住宅通用设计的基础上, 进行了围护

结构改进, 将原来的耗热指标降低 20% (根据《民用建筑节能设计

标准》)后制定的。表中ηg e= 0. 55, ηw r = 0. 85。

表 5. 1 八个地区城市 qna计算值

城市

项目  
哈尔滨 长春 乌鲁木齐呼和浩特 沈阳 兰州 北京 西安

原耗热量指标

( W / m2 �)
33 �. 75 33 ,. 38 33 r. 25 32 �. 88 32 +. 63 31 B. 88 31 Y. 63 32 p. 00

现耗热量指标

( W / m2 �)
27 ,. 0 26 C. 7 26 �. 6 26 �. 3 26 B. 1 25 Y. 5 25 p. 3 24 �. 8

供暖期天数

( d)
177 q171 �162 �166 B152 �133 �126 �102 �

  全国房地产科技情报网供暖专业网就供暖煤耗量初步制定了

于 2000 年前节能分步实现目标。该目标分 1993 年、1995 年和

2000年三步进行, 主要通过提高锅炉热效率ηg e和提高热力网输送

热效率ηw r达标。

 第一阶段( 1993年)  ηg e= 0. 55, ηw r = 0. 85

 第二阶段( 1995年)  ηg e= 0. 60, ηw r = 0. 90

 第三阶段( 2000年)  ηg e= 0. 70, ηw r = 0. 90

表 5. 2 分别给出了八个地区城市在不同阶段的控制目标。

  6. 供热系统可靠性指标。这是衡量供热系统运行可靠性的重

要参数,一般以可靠度表示, 其定义如下:

R x t =
ΣQg

ΣQ
× 100% ( 5. 7)

式中 R x t——供热系统可靠度或称供热系统可靠性指标;

 ΣQ——运行期间, 供热系统在完好状态下的总供热量;

 ΣQg——在故障情况下,供热系统实际的总供热量。
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表 5. 2 2000 年前煤耗分步实现目标

项目

城市  

供暖期煤耗量指标( kg/ m2 s) 每日煤耗量指标( kg/ ( m2 �·d) )

1993 �年 1995 �年 2000 L年 1993 �年 1995 �年 2000 2年

哈尔滨 37 �. 7 32 �. 6 28 *. 0 0 �. 21 0 @. 18 0 �. 16

长春 36 �. 0 31 �. 2 26 *. 7 0 �. 21 0 @. 18 0 �. 16

呼和浩特 34 �. 4 29 �. 8 25 *. 5 0 �. 21 0 @. 18 0 �. 16

乌鲁木齐 34 �. 0 29 �. 4 25 *. 2 0 �. 21 0 @. 18 0 �. 16

沈阳 31 �. 3 27 �. 0 23 *. 2 0 �. 21 0 @. 18 0 �. 15

兰州 26 �. 7 23 �. 2 19 *. 8 0 �. 21 0 @. 17 0 �. 15

北京 25 �. 1 21 �. 8 18 *. 3 0 �. 20 0 @. 17 0 �. 15

西安 19 �. 9 17 �. 3 14 *. 8 0 �. 20 0 @. 17 0 �. 15

  在进行 ΣQg 的计算时,首先要涉及故障的概念。供热系统元

部件 (如管道、阀门、各种设备仪表等)发生故障, 但在系统不停运

的情况下即能修复或对供热的影响在允许范围内时,称为一般故

障;当元部件发生故障, 迫使系统停运中断供热时称为突然故障。

在进行供热系统可靠性计算时,只考虑突然性故障。供热系统中发

生的故障,其特点属于随机的小概率事件。因此, ΣQg 的计算需通

过概率统计方法进行。由于计算比较复杂, 一般只对大型供热系统

才进行可靠性分析。

允许可靠度或允许可靠性指标的确定, 涉及到系统可靠性和

经济性的综合。允许可靠度愈高,则系统愈复杂(如设计为环形) ,

安装阀门愈多,因而投资愈大, 需要综合优选。目前我国尚处于研

究阶段,具体数值还在讨论之中。当前延用前苏联的有关数据(见

约宁编写的《供热学》) :对于区域锅炉房供热系统,允许可靠度 R
y
xt

= 85% ;热电厂供热系统, R
y
x t= 90%。

对于一般供热系统,为便于计量,常采用运行事故率 R y 作为
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安全可靠性的控制指标。运行事故率 R y 的控制指标为:

Ry =
n r ¡¤A r

n ¡¤A
× 1000‰≤ 2‰ ( 5. 8)

式中 A——供热系统的总供热面积, m
2
;

 n——总供热小时数, h;

 A r——因事故造成系统停运的供热总面积, m
2 ;

 n r——事故发生的延续小时数, h。

在式( 5. 8)中, 运行事故的定义为:在供热系统运行中, 当故障发生

造成系统停运,八小时以内不能恢复的称为运行事故。由于事故造

成的危害远大于故障危害, 因此, 运行事故率 R y 的控制指标应比

允许可靠度 R
y
xt小得多(允许运行故障率 1- R

y
x t= 10%—15% )。

有关环境保护方面的控制指标,按国家有关标准进行。

第二节 运行中的技术管理

集中供热系统是城市公用事业和工业区动力设施的重要环

节。在我国为了安全、经济地组织好供热系统的运行, 一般设立有

专门的运行管理机构,对于热电厂供热多为热力公司;对于锅炉房

供热,则多归口于房地产管理部门。为了保证热源、热力网和热用

户间的协调运行,建立有调度部门。对于中小型供热系统只设置中

心调度室;对于大型供热系统, 常设立两级调度组织, 即中心调度

室和分区调度室。

供热系统运行管理部门的基本任务是安全、经济地向热用户

提供符合参数要求的热量。其基本的工作内容, 实质上就是通过技

术管理,实现供热系统有关规程规定的运行标准。技术管理的内容

包括范围很广,但根据我国供热系统的运行实践, 目前起关键作用

的是要在以下几个方面切实加强新技术的推广应用,借以提高供

热系统的运行水平。
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一、变分散供热为集中供热

全国房地产科技情报网供暖专业网曾对我国 3. 7 亿平方米的

供暖建筑面积的供暖状况进行了实地调查。其中 10个城市(哈尔

滨、长春、吉林、沈阳、大连、包头、北京、天津、太原、乌鲁木齐)的概

况分析表列于表 5. 3。该调查结果具有普遍性。从中看出, 容量

4t / h以下锅炉占总锅炉台数的 90% , 平均单台锅炉容量为

2. 8t / h, 供暖面积在 1 万平方米以下的锅炉房占总锅炉房数的

64%。这说明,就全国而言, 我国目前仍然是以分散锅炉房供暖为

主的国家,而且有的地区还在大量使用落后的手烧锅炉。由于锅炉

房规模过小,锅炉房单位供热面积装机容量过大(供热能效指标只

有 4008m
2
) ,锅炉长期在低负荷下运行,这样就使本来就很低的热

效率变得更低了。现在,分散锅炉房的锅炉热效率普遍只有 55%

左右,煤耗大不言而喻。根据全国 29个大中城市的调查, 煤耗真正

达标的是极少数。

表 5. 3 10个城市锅炉房供热概况分析( 1989年)

锅炉供

暖建筑

面积

( 10 �4m 2)

锅炉

房数

(个)

锅沪

台数

(台)

锅炉

总容量

( t / h)

平均单

台容量

( t / h)

1 �t / h 容量

供暖面积

( m2 )

≤4 St / h 锅

炉百分比

( % )

供暖面积小于

10000 Fm2 的锅

炉房百分比

( % )

供暖方式

连续

( % )

间歇

( % )

7421 ,4180 ,6537 �18512 *2 �. 8 4008 p90 �64 �28 )72 �

  这种落后状况丞待改变, 必须有计划地变分散供热为集中供

热。对于原有的分散锅炉房, 应结合小区改造,逐步实现连片供热;

对于新区建设, 供热规划中必须考虑远、近期结合, 作好集中供热

与分散供热之间的衔接工作。实现集中供热有明显的优越性:

  1. 采用容量大的锅炉, 有利于提高锅炉的热效率。这是实现

区域供热中锅炉热效率从现有的 55%提高到 70%目标的重要技

·072·



术措施。

2. 锅炉房的合并, 可以减少锅炉的装机容量, 提高供热能效

指标( 1t / h 锅炉容量的供热面积) , 有利于连续供热方式的推广。

3. 锅炉房和锅炉装机容量的减少,可以大量节约初投资。如

果在供热规划的远、近期配合中采用移动式锅炉房, 则节约投资就

更为可观。

4. 锅炉房的集中, 大容量锅炉的采用, 可安装高效除尘设备,

提高烟囱高度,降低烟气中的含尘量和大气中有害气体浓度, 有利

于环境保护。

二、变低效输送为高效输送

供热系统将供热量从热源输送至热用户, 在沿途热力网中将

有热量损失。该热量损失称为管网热损失 Qr ,其数值大小与系统

供回水温度、室外温度, 管网敷设方式、管道保温状况、管径以及管

道周围环境状况等因素有关。从供热的输送效率考虑,当然希望

Q r 越小越好。

一般热力网的热输送效率ηw r用下式表示

ηw r =
Qy

Q
× 100% =

Q - Q r

Q
× 100% ( 5. 9)

式中 Q——热源输至热力网的总供热量, GJ/ h ;

 Qy——输至热用户的净供热量, GJ/ h;

 Q r——热力网的沿途热损失, GJ/ h。

在通常情况下,如果管道不保温, 热力网的热输送效率一般只

有 50%—70% , 即沿途热损失率可达 30%—50%。其中架空敷设

热力网沿途热损失又大于地沟敷设和直埋敷设。

为了经济运行, 热力网必须进行管道保温, 保温厚度的确定,

应进行技术经济比较。一般保温后的热力管道, 其热输送效率 ηw r

应为 92%—95% , 即热损失率不超过 5%—8%。

·172·



我国目前供热系统, 热力网的热输送效率通常只能达到

85%—90%左右, 即热损失率为 10%—15%。一些运行管理落后

的部门, 往往保温脱落,地沟泡水, 热输送效率就更低了。还应指

出, 由于水的导热系数为 60W / ( m·℃) (水温约 20℃) , 比钢管的

导热系数还大( 45W / ( m·℃) ) , 因此,保温管道在泡水的情况下,

其散热损失甚至会超过裸露钢管。再加上热水、蒸汽的跑冒滴漏,

这种散热损失就更加严重。

为了减少管道散热损失,提高热力网的热输送效率, 必须重视

管道保温及其敷设方式。应该大力推广聚胺脂、尿树脂、硅酸铝、岩

棉等新型保温材料,它们都有良好的保温性能, 导热系数一般小于

等于 0. 026W/ ( m·℃) ,大多数吸水率较低( 2. 5%—3. 0%左右)。

目前以聚胺脂为主的预制保温管即管中管(外壳为高密度聚乙烯

或玻璃钢等 )的直埋敷设技术正在我国积极推广, 这是非常可喜

的。根据近几年来的工程实践, 直埋敷设一般比地沟敷设在投资上

节约近 1/ 3。再加上不怕泡水, 有一定强度,耐腐蚀性好等优点, 可

以明显提高热力网的热输送效率。直埋敷设方式, 对于地下水位高

的地区,其优越性就更加突出。

三、变变压运行为定压运行

第二章第五节对供热系统的定压方式曾进行了比较详细的叙

述,指出了供热系统维持恒压点定压运行的重要性, 并对在实际运

行中容易处理不妥的一些问题作了分析。

但是必须看到,我国供热系统的运行人员, 大多数文化素质不

高,有的是季节性的临时工, 他们对供热系统变动水力工况缺乏全

面了解,很难根据变动工况判断恒压点的实际压力数值, 特别在系

统循环水泵入口处不是恒压点时,更是如此。通常在运行中存在两

种误操作:在工况变动时, 不能按变动后的压力给定值操作, 而延

用变工况前的压力给定值运行;自行其是, 补水无定时,压力(恒压
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点)无定值。由于系统恒压点压力不能在给定的静压线值下运行,

系统水压图必将围绕静压线上下波动, 使系统实际上形成了变压

运行。在这种情况下,常常造成以下的事故或故障。

1. 当水压图上移时,容易造成系统超压, 使底层散热器破裂;

2. 当水压图下移时, 系统亏水, 用户顶层散热器出现倒空, 影

响供热效果;

3. 无论超压还是亏水, 都将引起系统的大量泄漏。超压破裂

引起的泄漏,不言自明;亏水时的泄漏,则是由大量放气造成的。因

故障补水, 不但增加了水处理费用, 而且降低了热源的热能利用

率。由于补水温度低(即自来水温度) ,加热同样数量的热媒, 补水

所消耗的热量将是系统循环水的 2—3倍。

为了使供热系统实现真正的定压运行, 必须对运行人员进行

技术培养,严格执行有关的运行规程。其次要尽可能实现自动控

制,尽量减少大量频繁重复性的手工操作。

实现供热系统定压运行,还有一个重要的前提条件, 即防止系

统的事故泄漏。事故泄漏超过水处理设备提供的补水能力时, 系统

恒压点压力则无法保持。

系统事故泄漏,除上述操作不当或堵塞引起的超压所致外, 还

有另外的重要原因,即管道内外腐蚀, 降低了管道强度。避免后一

种泄漏的有效方法, 是定期进行系统水压试验, 及时更换腐蚀管

道。试验压力用下式计算

p s = p g + 2sf ¡¤σq / d n ( 5. 10)

式中 p s——试验压力, Pa;

 p g——供热系统工作压力, P a;

 d n——管道内径, m ;

 σq——管道极限强度, Pa/ m
2

 sf——管道壁厚腐蚀余量, m。

水压试验每年进行一次, sf = 0. 001m; 2—3 年进行一次, sf =
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0. 002—0. 003m。凡在试验压力下破裂的管段, 必须更换。当采用

管壁厚度测试仪测试壁厚时, 凡 sf < 0. 001m 的管段, 当年必须更

换。

四、变大流量运行为理想流量运行

根据第三章的讨论,已明确大流量是一种落后的运行方式, 不

彻底改变这种运行方式,供热系统的热能利用率就难以提高, 其它

各项运行标准也将无法实现。因此, 变大流量运行为理想流量运行

应该是供热系统运行中技术管理的重要内容。

实现理想流量运行,应根据第四章介绍的流量调节的方法进

行供热系统初调节即流量均匀调节,使循环流量控制在规定指标

以内。由于建设事业的发展,几乎每个供热系统的热用户、热负荷

甚至系统结构年年都在发生变化, 因此运行调度的首要任务是在

系统运行前, 编制当年的水力工况、热力工况以及相应的运行计

划。流量均匀调节,应在运行计划的总体安排下进行。流量调节方

法,要根据供热系统的实际情况选择合适的方法进行。当供热系统

配置有计算机监控系统,又装有电动调节阀或调配阀时, 可选择温

度自动调节法或模拟阻力法( CCR 法)。当供热系统只装有各种类

型调节阀时, 可采用模拟分析法、补偿法、比例法以及快速简易法

等方法进行。

五、变经验供热为按需供热

供热系统在流量均匀调节的基础上,再根据水温、水量调节曲

线进行运行调节,则可使供热系统实现按需供热, 保证各热用户均

匀满足设计室温,同时供热量既不亏欠也不多余。这是理想状态。

在实际运行中,由于热用户安装散热器过多, 导致水温调节曲线不

符合实际情况, 结果形成了目前广泛采用的凭经验调节水温的方

法。再加水温、水量调节计算公式未考虑日照、风速及以往供热状
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况等动态因素,因此属于静态的近似计算方法, 很难实现真正的按

需供热。

为了尽可能地实现按需供热,提高热能的有效利用率, 在供热

系统的实际运行中,首先应根据当地热用户散热器安装情况以及

热负荷概算指标的选用数值, 编制修正的水温、水量运行调节曲

线,并按其进行实际运行。当条件具备时, 可实现计算机的自动监

控,按照动态方法指导运行调节。必要时, 还可对锅炉进行燃烧控

制,使按需供热更符合实际。

六、变间歇供热为连续供热

根据第三章第三节的介绍, 连续供热比间歇供热 能使锅炉效

率提高 10% , 节约煤耗 23. 2% , 显然连续运行方式优越。但表 5. 3

指出:目前我国 10 城市的供热方式中间歇运行占 72% , 连续运行

只占 28% , 说明区域锅炉房供热系统的运行水平还相当落后。

间歇供热的落后方式是多种因素造成的,因此, 要改变这种运

行方式也必须综合治理。首先要降低单位供热面积的锅炉装机容

量,提高供热能效指标, 这就牵涉到合并锅炉房,连片供热;其次要

克服大流量的运行方式, 加强流量均匀调节, 消除冷热不均现象;

第三要合理制定运行调节方案, 严格区分间歇供热与间歇运行调

节的不同。前者要在设计外温下也间歇运行, 势必增大锅炉装机容

量;后者在设计外温下连续运行, 外温升高时间歇运行。总之, 运行

调节方案的制定,要尽量让单台锅炉在接近满负荷下运行, 以提高

锅炉效率。实际上供热系统运行中的技术管理内容是相互联系, 互

相渗透的,某一方面作好了, 就为另一方面的工作创造了条件。

七、变手工操作为计算机自动监控

目前由于我国供热系统运行管理水平比较落后, 技术改进和

节能的潜力都比较大。在这种情况下,借助技术改进, 手工操作也
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能取得明显的供热与节能效果。因此,这方面工作还应继续抓好。

但必须看到,供热系统是一个相当复杂的系统工程。特别是大

型供热系统,水力工况、热力工况变化复杂,采用手工的调节、控制

很难达到预期目的。计算机监控系统则有明显的优势:自动检测系

统参数,自动识别系统特性, 根据需要可以实现各种调节、控制。在

自动报警、检漏、消除水击等方面,也有独特功能。在手工调节的基

础上,实现计算机监控, 在节能方面,还可挖潜 10%左右。因此, 在

供热系统中推广计算机监控技术有着广阔的前景。但是推广工作

应有规划地进行,防止一哄而起, 一哄而落。同时要针对不同供热

系统,选择不同级别、档次的计算机监控系统,避免贪大求洋(详见

第六章)。

第三节 多种类型热负荷的调节

在前几章中, 主要讨论单一类型热负荷特别是只有供暖热负

荷的供热系统。因为到目前为止, 我国绝大多数供热系统仍属于这

一类型。但是随着经济的发展, 人民生活水平的提高,对于通风、空

调和生活热水供应热负荷的需求,已经提到了日程。我国最早的多

种类型热负荷的供热系统 (供暖热负荷为 90% , 生活热水供应热

负荷占 10% )出现在北京, 热水供应负荷主要满足国家重要单位

以及大使馆区等处。当前大量的旅游饭店、经济开发区等建设的供

热系统已经考虑了热水供应、通风空调等负荷。根据北欧的经验

(目前生活热水供应负荷占总热负 荷的 60% ) , 非供暖负荷在供热

系统中所占的比例,在我国有逐年提高的趋势。

为适应这种发展,多种类型热负荷的调节也必须加以研究。根

据前苏联的经验,随着系统型式的不同, 主要有两种不同的调节方

法即供暖负荷调节法和综合负荷调节法。
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一、供暖负荷调节法

供暖负荷调节法,是以供暖负荷为依据进行集中调节, 其它负

荷采用局部调节的方法。通常在各种负荷用热设备为并联连接时

采用。(见图 1. 10 的连接方式)

1. 供暖的水温、水量调节曲线。当有混水装置时按公式

( 3. 43) 和( 3. 44)计算;当无混水装置时按公式( 3. 48)和( 3. 49)计

算;当为间接连接时, 采用公式( 3. 67)和( 3. 68)计算。图 5. 1 给出

了供暖热负荷和水温、水量调节曲线图。

图 5. 1 C供暖负荷、水温、水量

调节曲线图

由于供暖负荷为季节性负

荷, 其热负荷 Qn 与外温 tw 存在

线性关系, 热负荷图表示为一条

直线。室外温度为 tw j > tw > tw′时,

采用集中质调节, 流量保持设计

值 Gn′(或流量热当量 W n′) , 供回

水温度由上述计算公式确定。

tw j是供水温度为 70℃时的

对应外温。我国《城市热力网设计

规范》规定, 对有生活热水热负荷

的闭式热水供热系统, 其供水温

度任何时后不得低于 70℃(保证

生活热水温度不低于 60℃)。为

满足这一要求, 室外温度在 tw q≥

tw≥ tw j时, 热力网供水温度始终

保持 t
j
g = 70℃( tw q为起始供热外温,一般为+ 5℃)。在这期间, 由于

供暖热负荷随室外温度升高而减少, 回水温度 t hn和流量 Gn 都将

减少。表明此阶段供暖负荷应进行局部量调节(根据式( 3. 57)和

( 3. 58)计算)。
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图 5. 2 �通风负荷、水温、

水量调节曲线图

2. 通风的温度、水量调

节曲线。图 5. 2 给出了示意

图。tw t′为通风负荷的设计外

温。通风负荷也为季节性热

负荷。在 tw q > tw > tw t′期间,

热负荷 Qt 随室外温度的下

降而线性上升。在 tw t′≥tw≥

tw′期间, 热负荷达最大恒定

值即设计值 Qt′。表示这时可

适当减少新风量, 增加回风

量。

在供热系统运行期间,

通风(包括空调)热负荷的调

节可分为三个区间进行

( 1 ) tw q > tw > tw j区间。

在该区间内, 热力网供水温

度保持不变, t g = 70℃。由于通风热负荷随室外温度的提高而下

降, 气-水加热器中水侧的回水温度 t ht和水量 G t 随之下降。通风热

负荷需进行局部量调节。

( 2) tw j > tw > tw t′区间。该区间, 随着室外温度的下降,通风热

负荷增加,热力网供水温度也随之提高。根据通风负荷调节公式

( 3. 50) 和( 3. 51) , 可进行典型的质调节, 即保持通风设计流量不

变,回水温度 th t随热力网供水温度 tg 的升高而升高。

( 3) tw t′> tw > tw′区间。该区间通风热负荷保持不变。由于热力

网供水温度 t g 随室外温度的下降继续增高, 根据公式 ( 3. 50)、

( 3. 51) , 此时气-水加热器水侧的供回水平均温度 t p t = ( tg + th t) / 2

为常数,即回水温度 th t必然下降, 相应水侧流量也随之减少。

在三个调节区间内,由于热力网供水温度 tg 是按照供暖负荷
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的要求实施调节的,对于通风负荷而言,则属于变工况, 此时气-水

加热器水侧、气侧的有关参数不能简单用式( 3. 50)和( 3. 51)计算。

此时联立式( 3. 2)、( 3. 18)、( 3. 22)

Q t = εtW sΔtz d

εt =
1

0. 5
W x

W d
+ 0. 5 +

1
ωt

ωt = ωt′W�
m

1s W�
m

2k / W�s

可得

Ws

W k
=

0. 5
t sg - t kh

t kg - t kh
-

1
ωt′

Wk′
Wx′

0. 5 Wk

Wx′

0 . 5

- 0. 5
( 5. 11)

式中下标“t”指通风负荷有关参数, 下标“s”、“k”分别为气-水加热

器水侧、空气侧的参数。在气-水加热器中忽略水流速对传热系数

的影响,可取 m 1 = 0, m2 = 0. 5。一般在气-水加热器中常用算术平

均温差计算传热量,此时式( 3. 18)中 a = b= 0. 5。

式中 W s′、Wk′和 ωt′为设计条件( tω= tωt′)下的相应参数。其中 ωt′

由下式计算

ωt′=
Qt′
Δt t′Wx′

式中 Δt t′——在 tωt′下气-水加热器加热侧与被加热侧算术平均温

差,℃;

 W x′——设计条件下, 水侧气侧中流量热当量的较小值, GJ /

( h·℃)。

在式( 5. 11)中, t kh为加热器空气侧的进口温度, 一般取室外新

风温度,即 t kh = tw。当室外温度 tw 已知时, t kh也为已知。此时 Ws

(水侧流量热当量)、Wk (气侧流量热当量)和 tkg (空气出口温度)三

个参数中,已知其中任意两个, 即可求出另一个参数。

3. 生活热水负荷的水温、水量调节曲线。图 5. 3所示是供暖

·972·



装置和生活热水供应装置为并联连接方式时情形。该系统中假定

设有储水箱,调节生活热水负荷在一周内和一天内的不均匀性, 即

生活热水以周平均热负荷为讨论依据,亦即在供热期间, 生活热水

负荷始终保持固定不变。

在生活热水负荷的水-水加热器中, 可建立如下热平衡方程

εr W rx ( t g - t l ) = W 2r ( tr - t l) ( 5. 12)

式中 t g——热力网供水温度,℃;

 t l——加热器被加热侧进口水温,即自来水温度, ℃;

 tr——加热器被加热侧出口水温, 即生活热水的供水温

度,℃;一般闭式供热系统,要求为 60℃;

 W 2r——加热器被加热侧水流量热当量, 即生活热水的流量

热当量, kJ / ( h·℃) ( J/ ( s·℃) ) ;

 W r x——加热器加热侧和被加热侧流量热当量的较小值,

k J( h·℃) ( J/ ( s·℃) ) ;

 εr——生活热水加热器的有效系数。根据式( 3. 18) , 可将式

( 5. 12)写成如下形式:当 W2r = W rx时

tg - t l

a
W2r

W1r
+ b +

1
�

W2r

W1r

= ( t r - t l) ( 5. 13)

式中 W1 r——加热器加热侧即热力网流量热当量, kJ / ( h·℃)

( J/ ( s·℃) )

 �——水-水加热器参数, 见式 ( 3. 24) , 当 W2r为加热器两侧

流量热当量较大值,即 W2r = W rd时

tg - t l

a + b
W2r

W1r
+

1
�

W2r

W1r

= ( t r - t l) ( 5. 14)

  加热器加热侧出口水温即热力网生活热水回水温度 t hr由下

式计算
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t hr = t g -
W2 r

W1 r
( tr - t l) ( 5. 15)

  按照调节特征,生活热水负荷可分为两个调节区间

图 5. 3 闭式并联系统生活热水

负荷、水温、水量调节曲线图

( 1 ) tw q > tw > tw j区间。

热力网供水温度 t g = 70℃,

恒定不变。由于生活热水负

荷为常数, 根据式 ( 5. 13 )、

( 5. 14)和式 ( 5. 15) , 因 a、b、

�皆为常数, 在同一外温下,

自来水温度 tl 也视常数, 则

必有 W 1r和 t h r也为固定值。

在图 5. 3 中, 生活热水的热

力网流量和回水温度皆为水

平线。

( 2) tw j > tw > tw′区间。该

区间,生活热水负荷仍固定,

但热力网供水温度 t g 却随

室外温度 tw 的下降而提高。

由公式 ( 5. 13) 和 ( 5. 14) 看

出,其等式右端为常数, 若 t g 增加, 等式左端分子亦增大, 在 W2r不

变的情况下, 必然W 1r减小。又从公式( 5. 15)分析,随着 t g 的增加,

生活热水中的热力网回水温度 t hr也成下降趋势。

在生活热水供应系统中, 若无储水箱设备, 则生活热水负荷

Q r 在一周内和一天内都有很大变化, 通常小时最大热负荷 Q r d出

现在周末的晚上。在供热系统运行期间, 当Q r 变化时, 其调节规律

为: W 2r / W 1r比值只是 t g 的函数(仍见式( 5. 13)、( 5. 14)和 ( 5. 15) )

而与 Q r 大小无关。当热力网供水温度 t g 一定(同一室外温度)时,

生活热水加热器两侧的流量之比值 W 2r / W1r也一定;当 tg 升高 ( tw
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下降)时, W2 r / W 1r的比值也增大, 即随着室外温度 tw 的下降, 生活

热水中热力网流量 W 1r相对于自来水流量要逐渐减少。在 t g 一定

时, 因 W2r / W1 r一定, 必有 t hr也一定。这就表明:在同一室外温度

下, 当生活热水负荷 Q r 增大时,热力网进入生活热水加热器的流

量 W1r将随自来水流量W 2r的增加而增加(同一比值)。在调节过程

中, W2r是随着用户用热量 Qr 的增加自动增加的。W 1r的增加, 是通

过调节系统的执行机构操作实现的。由于此时生活热水热力网回

水温度 t hr为常数,可以 th r作为调节参数,判断 W1r是否达到要求数

值。当 th r低于给定值, 表示 W1r过小; th r高于给定值, W 1r调节过量。

在t g提高的情况下,随着Q r的增加, t hr的数值也将随着增加,而

不再保持恒定值。由式( 5. 14)和式( 5. 15)联立, 可写出如下关系式

t hr = ( t r - tl )

1

a
W 2r

W 1r
+ b +

1
�

W 2r

W 1r

-
1
2

W2r

W1r

( 5. 16)

或 t hr = ( t r - tl )

1

a + b
W 2r

W 1r
+

1
�

W 2r

W 1r

-
1
2

W2r

W1r

( 5. 17)

在式( 5. 16)中 W2r = W r x , 在式( 5. 17)中 W2r = W rd。由式中看出, 随

室外温度 tw 的下降, t g 的上升, 因 W 2r / W1r的增加, th r在任何情况

下都减少。图 5. 4所示为 Q r 变动情况下,生活热水流量、水温的调

节规律。

  根据上述分析,在供热系统运行期间, 生活热水热力网侧的流

量是不断变化的。最大值 W1 r′出现在室外温度 tw = tw j的时候(见图

5. 3)。W 1r′的计算值由下式确定:

W 1r′= Qr′/ ( t j
g - t j

hr ) ( 5. 18)

·282·



式中 W 1r′——生活热水热力网侧设计流量热当量, kJ / ( h·℃) ;

Q r′——生活热水供应的设计热负荷, kJ / h( k W)。当有储水箱

图 5. 4 一天中生活热水负荷、

水温、水量调节曲线图

时采用周平均小时热负荷, 当

无储水箱时, 采用最大小时热

负荷;

t
j
g——热力网在室外温度

tw = tw j时供水温度, ℃。一般 t
j
g

= 70℃

t
j
hr——供水温度在 t

j
g 下,

生活热水加热器热力网的回水

温度,℃。在选择计算生活热水

加热器时, 取同一 t
j
g 下, 供暖

装置后 (可能直连也可能间接

连接) 的热力网回水温度 t
j
hn ,

即 t
j
hr = t

j
hn。

根据式 ( 5. 18) 中确定的

Q r′, t
j
g , t

j
hr和 W′1r值, 即可选择

计算生活热水加热器的传热面

积。

有时要确定变工况下生活

热水加热器的有关参数, 特别是确定生活热水热力网的流量和回

水温度。这时, 已知条件多半是热负荷 Q r , 供水温度 t g , 加热器参

数 �以及自来水侧的有关参数。求解的难点在于事先无法确定

W 1r和 W2r哪一侧的值大? 因此不能直接利用公式( 5. 13)、( 5. 14)

和( 5. 15)进行计算。这类变工况的计算,可用如下方法:

先假设 W1 r = W 2r , 在此条件下计算加热器的换热量 Q
o
r , 若实

际热负荷 Q r = Q
o
r , 则 W 1r = W 2r ;若 Q r < Q

o
r , 则 W 1r < W2 r ;若 Q r >

Q
o
r ,则 W1r > W 2r。Q

o
r 的计算由下式确定
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Q
o
r = W 2r

�
1 + �

( t g - t l ) ( 5. 19)

在 W 1r > W2r时,由下式计算 W1r

W1 r

W2 r
=

4a
2
�

2

- 1 + 1 + 4a�
2 t g - t l

Q r
W2 r - b

2 ( 5. 20)

当 W 1r < W2r时,由下式计算 W1r

W1 r

W2 r
=

4b
2
�

2

- 1 + 1 + 4b�
2 t g - t l

Qr
W2 r - a

2 ( 5. 21)

图 5. 5 �闭式供热系统热网

总流量曲线图 �

1——供暖 , 2——通风 , 3——生活热水 ,

4——供暖、生活热水 , 5——各类负荷

  求出 W1r , 生活热水加热

器热力网回水温度 th r即可根

据该侧的热量平衡关系得出。

4. 热力网的总流量

在闭式供热系统中, 当供

暖、通风和热水供应负荷以并

联方式连接于同一系统时, 供

热系统的总流量就是各类热负

荷所有流量的总和。用流量热

当量表示,则为

W = W n + W t + W r

( 5. 22)

式中 W , Wn , W t 和 W r 分别为

供热系统总流量热当量和供

暖、通风、生活热水供应的流量

热当量。

图 5. 5 所示为供热系统总

流量调节曲线图。曲线 5 为总
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流量调节曲线, 曲线 4 为供暖、生活热水供应负荷总流量调节曲

线。最大流量出现在 tw = tw j的时刻。

对于供暖负荷, 一般采用质调节, 即外温 tw在 tw j与 tw′之间流

量均为最大值即设计值, 因此供暖装置或换热器(间接连接)传热

面积的计算应以设计外温 tw′下的对应参数进行。同理, 通风负荷

则在通风设计外温 tw t′值下进行设计。而生活热水供应负荷, 其加热

器换热面积的计算, 则应在外温为 tw j下进行, 因这一时刻通过加

热器的热负荷和流量均达最大值。

二、综合负荷调节法

综合负荷调节法的基本思路是在多种类型热负荷共网的情况

下, 尽量使供热系统的总运行流量接近或稍大于供暖负荷的运行

流量;其它种类热负荷(如生活热水)是靠加大系统总供回水温差

来实现。

如果是生活热水供应负荷与供暖负荷共网, 为适应综合负荷

调节法,供热系统常采用两级串联方式, 如图 5. 6 所示。其中供暖

热用户可以直接连接,也可间接连接。生活热水装置采用上下两级

水-水加热器, 下级加热器串联在供暖装置的回水网上。上级加热

器并联在供暖装置上游的供水网上。自来水先经过下级加热器, 经

回水加热后,再在上级加热器由系统供水加热至要求水温( 60℃)。

在整个供热系统运行期间, 室外温度愈低, 系统回水温度愈

高,下级加热器承担的换热量愈多;反之,室外温度愈高, 系统供回

水温度愈低,上级加热器承担的换热量愈多。当生活热水负荷增加

时, 由于自来水流量增加, 上级加热器自来水侧出口温度下降, 此

时由于温度调节器 3的作用, 使进入上级加热器的热力网供水流

量增加,从而自来水出口温度重新回复到要求温度。在上级加热器

流量增加时,由于流量调节器 4的作用, 减少了进入流量调节器的

流量,使通过供暖装置的循环流量保持不变。当生活热水负荷处于
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图 5. 6 生活热水两级串联连接图 �

1—上级加热器 ,  2—下级加热器 ,  3—温度调节器

4—流量调节器 ,  5—供暖用户 ,  6—生活热水

峰荷时,由于上级加热器换热量大, 进入供暖装置的供水温度明显

下降, 从而影响了供暖用户的采暖。但当生活热水负荷处于低峰

时,供暖用户得到的多余供热量又可在建筑物内加以储存, 补偿以

往的不足。配合这种连接方式采用的综合负荷调节法,主要优点

是:首先可不用安装专门的储水箱, 而依靠建筑物的蓄热能力, 就

能调整综合负荷昼夜用热的不均衡性。其次是供热系统的计算流

量最小,其值接近或稍大于供暖负荷流量。第三是系统回水温度较

低,无论热电厂供热还是区域锅炉房供热, 都可提高其运行的经济

性。

1. 水温、水量调节曲线的绘制

综合负荷调节的基本计算任务是确定各种室外温度下供热系

统供回水温度的变化。

计算所用的原始数据为:热水供应典型昼夜负荷图, 周平均负

荷以及根据质调节给出的供暖负荷温度调节曲线图(直连、并联皆

可)
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由于生活热水供应负荷昼夜波动很大。下级加热器基本担负

周平均负荷 Q
p
r ,而在出现峰荷负荷时, 热负荷 Q r 与 Q

p
r 的差值, 基

本上要靠上级加热器补偿。这样会导致供暖供热量有较大波动。为

了增加下级加热器的供热能力,减少供暖室温的波动, 常常在设计

计算时将 Q
p
r 适当加大, 称为均匀热负荷 Q

g
r ,其值为

Q
g
r = x r Q

p
r ( 5. 23)

式中 x r——均匀修正系数,无储水箱时, 一般 x r = 1. 1—1. 2。有

储水箱时, x r = 1. 0。

水温调节曲线的计算, 主要是确定在 Q
g
r 下, 随着室外温度 tw

的变化, 上级加热器热网水温降 δg 和下级加热器热网水温降 δh。

由于质调下的供暖负荷温度调节曲线 tg n , th n已知, 则热力网供回

水温度 t g , th 即可求出:

tg = t g n + δg  th = th n - δh ( 5. 24)

  先计算在 tw = tw j时下级加热器热网回水温降 δ
j
h。若这时供暖

装置后热网回水温度为 t
j
hn , 则下级加热器自来水出口温度 t

j
z 为

t
j
z = t

j
h n - Δt

j
z ( 5. 25)

式中 Δt
j
z 为加热侧入口温度与被加热侧出口温度之差, 应通过技

术经济计算确定,在一般换热器中 Δt
j
z = 5—10℃。

在给定的 Q
g
r 下, 室外温度为 tw j时,下级加热器中热网回水温

降δ
j
h 按下式计算

δjh = ρgr
t j

z - t l

tr - t l
( t′g n - t hn′) ( 5. 26)

式中 ρ
g
r——生活热水供应相对均匀热负荷,定义为

ρ
g
r = Q

g
r / Qn′ ( 5. 27)

式中 Qn′——供暖设计热负荷。

根据式( 3. 2) , δ
j
h 与 δn 有如下关系:

δh W2r

δjh W2r
=
εr W2r ( t hn - t l)
εjr W2r ( t j

hn - t l)
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式中εr、ε
j
r 对于下级加热器有

εr = ε
j
r =

1

a
W 2r

W 1r
+ b +

1
�

W 2r

W 1r

因此得:

δh = δ
j
h

( t hn - t l)
( t

j
hn - t l)

( 5. 28)

  热水供应负荷为 Q
g
r 时,在任何室外温度 tw 下, 上下级加热器

热网回水总温降δ均固定不变,存在 δ= δg + δh ,且等于

δ= ρ
g
r ( t g n′- t hn′) ( 5. 29)

这样,任意外温下, 上级加热器热网回水温降即可求出

δg = δ- δh ( 5. 30)

同样由式( 5. 24)不难求出供热系统供回水温度 t g , t h 随室外温度

tw 变化的调节曲线。由图 5. 7 看出,在供暖设计外温 t′w 下, 下级加

热器热网回水温降 δh 最大, 几乎承担了生活热水供应负荷的全部

换热量;而上级加热器热网回水温降 δg 最小,换热量也最小。表明

tw 愈低, 生活热水供应负荷的波动对供暖用户的影响相对愈小。

室外温度愈高, 上级加热器热网回水温降 δg 愈大, 亦即系统供水

温度 t g 愈高。这就可能使系统供水温度 t g = 70℃的“折点”向外温

更高的时刻延伸,从而可降低系统的供水温度。但应注意, 此时下

级加热器热网回水温降却更小,为满足要求的换热量, 必须增加更

多的加热器传热面积(见图 5. 7中的虚线)。

在供热系统运行期间,热力网总流量 G、供暖装置和下级加热

器热网流量 Gn、Gr2皆相等, 都接近于供暖负荷的设计流量 G′n。上

级加热器热网流量 Gr 1随着室外温度的降低而减少,最大值在室外

温度为 tw j时。

例 5. 1 已知 x r = 1. 2, ρ
g
r = 0. 3, t

j
g n= 70℃, t

j
hn= 41℃, t l = 5℃,

t r = 60℃, tg n′= 150℃, t hn′= 70℃。
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图 5. 7 综合负荷调节曲线图

试计算外温为 tw j和 tw′时的热力网供回水温度 t g , t h。

解:假定Δt
j
z = 6℃,利用式( 5. 25)求得 t

j
z = 41- 6= 35℃。然后

按式( 5. 26)确定δ
j
h 和利用式( 5. 28)计算δh

δ
j
h = 0. 3×

35 - 5
60 - 5
× ( 150 - 70) = 13. 0℃

δh = 13. 0×
70 - 5
41 - 5

= 23. 4℃

于是 t
j
h = 41- 13= 28℃, t′h = 70- 23. 4= 46. 6℃由式( 5. 29)求出δ

= 24℃。然后求得

δjg = 24 - 13 = 11℃,δg = 24 - 23. 4 = 0. 6℃
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最后求出 t
j
g = 70+ 11= 81℃, tg′= 150+ 0. 6= 150. 6℃

表 5. 4 和表 5. 5 中分别给出了供暖装置为直接连接和间接连

接时 t g、th = f ( Q�n , ρ
g
r )的关系曲线数值。在计算表中有关数据选取

如下 t g n′= 150℃, tg h′= 70℃,Δt
j
z = 8℃, x r = 1. 2, tr = 60℃, t l= 5℃。

表 5. 4 �采暖和热水供应综合负荷集中质调节及采暖装置与

热网采用直接连接方式下的网路水温度

Q�
ρgr = 0 �

tg = tgn th= thn

ρgr = 0 �. 15

tg th

ρgr = 0 k. 3

t g th

ρgr = 0 �. 45

tg th

1. 0 150 �70 �151 �. 2 56 A. 8 151 �. 8 43 �. 0 153 '. 2 30 �

0. 8 126 �62 �128 �. 8 50 A. 4 131 �. 2 38 �. 4 134 '. 2 27 U. 0

0. 6 101 �. 5 53 �. 5 106 A43 A. 6 110 �. 3 33 �. 5 114 '. 9 23 U. 7

0. 4 76 �44 �82 �. 4 36 A. 0 88 �. 6 27 �. 8 95 �. 3 20 U. 1

0 �. 354 70 �41 �. 7 76 �. 9 34 A. 2 83 �. 6 25 �. 5 90 �. 7 19 U. 2

表 5. 5 �采暖和热水供应综合负荷集中质调节及采暖装置与

热网采用间接连接方式下的网路水温度

Q�
ρgr = 0 �

tg = tg1 �th = th1 *

ρgr = 0 �. 15

tg th

ρgr = 0 k. 3

t g th

ρgr = 0 �. 45

tg th

1. 0 150 �75 �150 �. 0 61 A. 5 150 �48 �150 U34 �

0. 8 126 �. 7 66 �. 7 128 �. 3 54 A. 7 129 �. 5 42 �. 5 180 '. 9 30 U. 4

0. 6 102 �. 1 57 �. 1 105 �. 4 46 A. 9 108 �. 7 36 �. 7 112 U26 U. 5

0. 4 76 r. 4 46 �. 4 81 �. 8 38 A. 3 87 �. 2 30 �. 2 92 �. 6 22 U. 1

0 �. 35 70 �43 �. 8 75 �. 9 36 A. 2 81 �. 8 28 �. 6 87 �. 3 21 U. 0

1. 0 180 �75 �180 �. 3 56 A. 4 180 �. 6 37 �. 8 180 '. 9 19 U. 2

0. 8 148 �. 3 64 �. 3 151 �. 5 48 A. 6 154 �. 7 32 �. 9 157 '. 9 17 U. 2

0. 6 118 �. 3 55 �. 3 124 �. 9 42 A. 0 129 �. 5 28 �. 7 135 '. 1 15 U. 4

0. 4 87 r. 2 45 �. 2 95 �. 5 34 A. 6 103 �. 8 24 �112 '. 1 13 U. 4

0 �. 295 70 �39 �79 �. 9 30 o89 �. 8 21 �99 �. 7 12 �

  2. 变工况下供热量计算
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当热水供应采用两级串联、供暖采用直接连接方式、热水供应

负荷为任意值时,供暖负荷的相对供热量可用下式计算

Q�n =
tg - tw -

Qr

W n
- εr

Wrx

Wn
( te - tw)

tn - tw′+
0. 5 + u
1 + u

δtn′
W�n

+
Δtn′
Q�Bon

1 - εr
Wrx

W n
+
εrWrx

Wn
δtn′
W�n

( 5. 31)

式中 Q�n——供暖相对供热量, Q�n= Qn / Qn

 W�n——供暖装置热网侧相对流量热当量, W�n= Wn / Wn′;

 Q r——生活热水供应热负荷;

 εr——生活热水供应下级加热器有效系数;

 t g——热力网供水温度;

 tw——室外温度;

 t l——自来水温度;

 W r x——生活热水供应下级加热器两侧流量热当量的较小

值;

 t n——室内温度;

 tw′——设计室外温度;

 u——混水装置时的混合比;

 δt′n——供暖装置设计供回水温差,δtn′= t gn′- t hn′;

 Δt n′——供暖装置设计平均温差, Δt n′=
1
2

( t gn′+ th n′- 2t n′) ;

 B o——散热器指数常数, Bo = B/ ( 1+ B)。

当热水供应采用两级串联、供暖为间接连接、生活热水供应负

荷为任意值时,供暖相对供热量用下式确定

Q�n =
t g - tw -

Q r

W1n

t n - tw′+
Δt n′
Q�B

on
-

0. 5
1 + u
δtn′ 1 - εr

W rx

W 1n

→
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→
- εr

W r x

W1n
( t l - tw )

+
W 2nδt n′
εnWn x

1 - εr
W rx

W 1n
1 - εn

Wnx
W1 n

( 5. 32)

式中 W 1n——供暖负荷换热器一次网(热力网)流量热当量;

 W2n——供暖负荷换热器二次网 (供暖装置侧) 流量热当

量;

 W nx——供暖负荷换热器两侧流量热当量的较小值;

 εn——供暖负荷换热器有效系数;

Δt n′,δtn′皆指供暖装置一侧(二次网)数据, 其它符号同式( 5. 31)。

在式( 5. 32)的推导过程中,假定二次网采用质调节, 即二次网

流量热当量 W 2n恒定不变。当热水供应负荷 Qr = 0 时, 因 W rx = 0

则式( 5. 31)和( 5. 32)变为简单形式,其中式( 5. 31)变为式( 3. 42)。

根据式( 5. 31)和( 5. 32)计算出 Q�n 后,由有关热平衡方程即可

求出供热系统中任意参数。

利用上述公式计算 Q�n 值, 还可对水温调节曲线进行校核, 验

算在热水供应负荷波动时,供暖的昼夜总供热量是否平衡, 否则应

对水温调节曲线做适当修正。任意外温和热水供应负荷下, 供暖昼

夜供热量 Q
σ
n 换下式计算

Qσn = ∑
24

i= 1

hiQni ( 5. 33)

式中 i——一昼夜时刻;

 Qni——在 i时刻实际供暖负荷的供热量;

 hi——在 i时刻热水供应负荷相同的延续小时数。

例 5. 2 在 tw′= - 20℃下, 典型建筑供暖设计热负荷 Qn′=

1MJ/ s。热水供应周平均负荷 Q
p
r = 0. 25MJ/ s, x r = 1. 2。热力网和

供暖装置的设计参数 t 1g′= 150℃, t 1h′= 70℃, t 2 g′= 95℃, t n′= 18℃,

Δt n′= 64. 5℃, u = 2. 2, δt n′= 80℃, W2n = 106 / ( 150 - 70) = 12500

J / ( s·K )。
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供暖装置与热力网采用直接连接, 热水供应与热网采用两级

串联方式。

热水供应下级加热器主要数据: t r = 60℃, tl = 5℃, t
j
g = 42℃, t

j
z

= 36℃, W 2r = 250000× 1. 2/ ( 60- 5) = 5454J/ ( s·K ) , Q
j
r = 5454

× ( 36- 5) = 169k J/ s。

当 Q r = 0. 5MJ/ s , t g = 85℃, tw = - 5℃时,试确定下列参数:①

供暖装置热负荷;② 热水供应下上级加热器热负荷;③ 系统中各

特征点水温。

解 由下式确定下级加热器的 K F 和 �

K F =
ln
Δt z d - ( Q/ Wd )
Δt z d - ( Q/ Wx )

( 1/ Wx ) - ( 1/ W d )
=

ln
37 - ( 169000/ 12500)
37 - ( 169000/ 5454)

( 1/ 5454) - ( 1/ 12500)

= 13400J/ ( s ¡¤K )

�=
13400

12500× 5454
= 1. 7

计算 Q r = 0. 5MJ/ s 下的下级加热器 εr

W 2r = W rx =
500000
60 - 5

= 9100J/ ( s ¡¤K )

W 1r = W rd = 12500J / ( s ¡¤K )

W rx / W r d = 9100/ 12500 = 0. 73

εr =
1

0. 35× 0. 73 + 0. 65 +
1

1. 7
0. 73

= 0. 72

  利用式( 5. 31)计算 Q�n (先假定 Q�n= 0. 3, Q�
B

o
n = 0. 78)

Q
�
n =

85 + 5 -
500000
12500

- 0 . 72
9100

12500
× ( 5 + 5 )

18 + 20 +
2 . 7
3 . 2
× 80 +

64 . 5
0 . 78

1 - 0 . 72×
9100

12500
+ 0 . 72×

9100
12500
× 80

= 0 . 34

与假设条件相符,则 Qn= 340kJ/ s。

相应可计算出如下参数:供暖装置(二次网)的供水温度 t 2g =

59℃,上级加热器热负荷 Qr 1 = 325kJ / s ,供暖装置后(二次网)回水
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温度 t 2h = 31. 8℃,下级加热器热负荷 Q r2 = 175kJ/ s, 下级加热器热

网出口温度 t h = 17. 8℃, 下级加热器自来水出口温度 t z = 24℃

3. 设计流量的确定

确定供暖负荷和生活热水供应负荷的设计流量, 主要目的为

了选定加热器传热面积和混水装置。

热水供应装置按两级串联方式连接时, 供热系统的总设计流

量热当量 W′按下式计算

W′= cG′=
Q j
n + Qg

r
tr - t j

z

t r - t l

t j
g - t j

h
( 5. 34)

式( 5. 34)中有关参数取室外温度 tw = tw j时数值, 此时供暖装置前

(直接连接 )的供水温度为 t
j
g n = 70℃。当供暖负荷为质调节时,

Q
j
n / ( t

j
g - t

j
h ) = Qn′/ ( t g n′- t hn′) = Gn′。G′> Gn′, 只增加了生活热水供应

负荷中上级加热器的热网循环流量,即式( 5. 34)右端的第二项。下

级加热器不增加供热系统的总流量。

供暖负荷换热器的选择计算按供暖设计流量 Gn′进行。

下级加热器热网侧计算流量按 W′选取。其计算热负荷按下式

确定

Q
x
r = Q

g
r

t
j
z - t x

t r - t x
( 5. 35)

下级加热器热网回水温度 t
j
h 为

t
j
h = t

j
h n - ( Q

x
r / W′) ( 5. 36)

  生活热水加热器自来水侧流量热当量 W 2r为

W2 r = Q
g
r / ( t r - t x ) ( 5. 37)

  根据 tr , t x , t
j
hn和 t

j
h 可计算出下级加热器的对数温差 Δt

x
r ,进而

选择计算下级加热器的传热面积。

由于生活热水供应负荷的波动几乎全由上级加热器承担, 因

此上级加热器热负荷的确定,应考虑最大热负荷的影响。若最大热
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负荷为 Q
d
r , 则上级加热器热负荷 Q

s
r 由下式确定

Qs
r = Qd

r - Qx
r ( 5. 38)

在式 ( 5. 38)中,考虑热水供应负荷达峰荷值时(最大时 x r = 2. 0) ,

下级加热器换热量 Q
x
r 变化不大, 这是因为在热水供应负荷最大

时, 通过上级加热器的热网流量达 G′> Gn′(此时流量调节器全关

闭, 热网流量全部通过上级加热器) ,这时进入下级加热器热网水

温也相应下降。

在最大流量 G′下, 上级加热器热网水出口温度 t
j
g n为

t
j
g n = t

j
g - ( Q

s
r / W′) ( 5. 39)

同样,根据 t r , t
j
z , t

j
g 和 t

j
g n4个水温可计算上级加热器对数温差 Δt r ,

进而进行相应的传热面积选择计算。

第四节 多热源的联合运行

大型热水集中供热系统,往往采用多热源共网, 并配有多种形

式的增压泵、混水泵, 热力网既有直接连接,又有间接连接。再加多

种类型热负荷的存在, 这就使得供热系统变得相当复杂。在多热

源、多种类型热负荷共网的情况下, 为供热系统的合理运行提出了

许多新课题:各热源是同时启动, 还是递序启动? 是共网运行还是

摘网运行? 同样,各泵站中水泵何时启动, 何时关停? 是起增压作

用还是混水作用? 热源、水泵在不同状态下, 供热系统运行工况如

何变动? 选择什么样的调节方法和运行方案才能满足热用户的不

同需求? 所有这些问题,是多热源联合运行必须回答的问题。

一、多热源共网的必要性

对于大型供热系统,多热源共网有以下一些优点:

  1. 有利于提高供热的经济性。图 5. 8 给出了供热系统全年供

热负荷延续图。其中全年基本热负荷为 ΣQ j , 全年尖峰热负荷为
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ΣQf , 虽然在尖峰负荷下小时最大热负荷(设计热负荷)数值 Q′远

大于全年基本负荷下的小时最大热负荷Q′j , 但尖峰负荷的延续时

间较短, 因此全年总尖峰热负荷却较小, 通常 ΣQ f 只有 ΣQ j 的

图 5. 8 热电厂负荷分布图

15%—18%。如果抽汽式汽轮机组容量按小时最大热负荷 Q′选择

计算, 则汽轮机在最大抽汽热功率下运行的时间甚短, 这就是说,

汽轮机大部分时间是在非满抽汽负荷下运行。由于抽汽式汽轮机

按凝汽方式发电时,其发电效率反而低于同参数、同容量的纯凝汽

式汽轮机(主要因抽汽调节机构降低了内效率)。其结果是热电厂

发电耗煤量可能超过纯凝汽式火电厂耗煤量, 反而丧失了运行费

用经济的优势。此外,从初投资方面考虑, 热电厂的单位造价比大

功率凝汽式火电厂要高,提高热电厂容量势必要增加初投资。从上

述分析看出, 在一定的供热规模下, 热电厂的容量取值存在最优

值,过大或过小都不经济。经济的方案应该是热电厂抽汽供热担负

基本热负荷 ΣQj ,由锅炉房作为峰荷热源承担尖峰热负荷ΣQ f。通

常用热化系数α描述热电厂供热的份额。其定义为

α= Qj′/ Q′ ( 5. 40)

由式 ( 5. 40)可知,热化系数 α是指热电厂设备小时最大供热量占
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设计热负荷的比值, 而不是总热负荷之比。热化系数 α与供热规

模、供热系统的供回水温度等参数密切相关, 通常在 0. 5—0. 8 之

间, 供回水温度在 110/ 70℃时取上限, 供回水温度在 150/ 70℃时

取下限。

由于热电厂供热, 最佳热化系数通常 α< 1, 则必然存在峰荷

锅炉。如峰荷锅炉设在热电厂内, 可通过峰荷加热器与基本加热器

(汽轮机抽汽加热)串联运行,提高供热系统供水温度。此时可认为

仍是一个热源。但由于各种条件制约, 峰荷锅炉常常不设置在热电

厂,多数情况甚至不止一个峰荷热源, 因此多热源共网就成为顺理

成章的事情了。

2. 有利于提高系统的可靠性。根据本章第一节介绍,对于大

型供热系统,都要求进行系统的可靠性分析。供热系统故障率最高

的关键设备部件主要是热力网和热源。提高供热系统的可靠性, 主

要是设法降低系统的故障率。对于热力网,可采取增加干线阀门、

联网和环形网以及增设泵站等措施。对于热源, 基本的方法是多热

源共网。当主热源(一般为热电厂或大型锅炉房)或个别峰荷热源

出现故障,可启动其它峰荷热源, 以补偿供热量的不足。为达到这

一目的,各热源与热力网的连接, 必须具有供热量能够相互补充的

灵活性。

3. 有利于供热系统远近期发展的结合。五、六十年代我国集

中供热事业的发展曾经走过一段弯路。主要是热负荷估算过多, 导

致热电厂容量选择过大,结果由于实际热负荷长期达不到设计值,

严重影响了热电厂汽轮机组的正常生产和经济效益。总结以往的

经验教训,现在形成了切实可行的作法:近期热负荷小的时候, 建

设区域锅炉房;供热发展到一定规模时, 再兴建主热源——热电

厂,并与已建的区域锅炉房供热系统联网, 区域锅炉房成为联网后

大型供热系统的峰荷热源。这种顺应热负荷的发展过程, 自然形成

多热源共网的供热系统,能够使各热源在最佳效益下工作, 充分发
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挥了集中供热的优势。

二、供热量的平衡

在同一个供热系统中,各热源之间如何协调运行?是同时启动

还是递序运行? 合理调度的依据,是全网供热量的平衡。

图 5. 9 给出了供热系统热量平衡示意图。在图的左方绘制了

随外温变化的热负荷图(由曲线 Q 表示)和水温调节曲线图 ( t g , t h

分别表示供回水温度曲线, t c 表示由热电厂汽轮机低压抽汽加热

的供水温度曲线)。图的右方绘制了年延续热负荷图。横坐标 hd 表

示冬季供热系统运行小时数, h r 为包括夏季负荷在内的全年供热

系统运行小时数。面积 a bcd ef ghij a 表示全年总热负荷量。

图 5. 9 热电厂为主热源的多热源供热量平衡图

  以热电厂为主热源的多热源供热系统, 由于热化系数 α< 1,

热电厂汽轮机组供热量不能满足供热系统设计热负荷的需求。随

着室外温度的下降, 供热系统实际热负荷 Q 不断增加, 汽轮机低
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压抽汽口 (抽汽压力 0. 12—0. 25MPa )在 0. 12MPa 的汽压下逐渐

增加蒸汽量;当热负荷继续增加, 低压抽汽口的抽汽量达最大值

时, 开始提高该抽汽口的抽汽压力的同时, 高压抽汽口(抽汽压力

0. 8—1. 3MP a)开始抽汽。当热负荷继续增加, 达到汽轮机组最大

小时供热量 Q rc时(高、低压抽汽同时供热) , 启动热电厂峰荷锅炉。

当室外温度继续下降,热负荷进一步增加, 则递序投入区域峰荷锅

炉房。图 5. 9ΣQ r j表示由 ef ghij ke面积代表的供热量, 这是热电厂

汽轮机在低压抽汽下所担负的供热量, 其最大小时供热量为 Qr j ,

所对应的室外温度为 tw c, 1。汽轮机高压抽汽担负的供热量为ΣQ rc,

由面积 d ekj ld 表示,高压抽汽在室外温度为 tw c, 1时启动运行, 当室

外温度为 tw c, 2时其小时供热量 Qr c达最大值。热电厂峰荷锅炉担负

的供热量为 ΣQr g , 由面积 cd lmc 表示, 当室外温度低于 tw c , 2时投

运。室外温度继续下降, 将陆续投运峰荷锅炉房 1 和 2。区域峰荷

锅炉房 1 担负的供热量为ΣQqg , 1 , 由面积 bcmnb表示。区域峰荷锅

炉房 2承担的供热量为 ΣQqg , 2 , 由面积 a bna 表示。区域峰荷锅炉

房投运时刻, 由年、小时负荷图的对应关系找出相应的室外温度

(图上未画出)确定。图上只画出了两个区域峰荷锅炉房, 实际数

量,应由供热系统的具体情况决定。

对于热电厂低压抽汽供热,当室外温度低于 tw c, 3时,其小时供

热量将小于 Qr j。当室外温度由 tw c, 3下降至设计外温 t′w 时, 其小时

供热量将由 k 点沿曲线下降至 j 点, 这是由热电厂汽-水加热器热

特性决定的。在低压抽汽下,当蒸汽压力为 0. 12MPa 时, 饱和温度

为 104℃, 考虑到换热器的换热能力, 可加热的最高水温为 94℃;

蒸汽压力为 0. 25MPa 时, 饱和温度为 127℃,根据同样原因,加热

最高水温可达 117℃。在室外温度 tw q > tw > tw c, 1时, 全部由0. 12

MP a 的蒸汽加热供热系统循环水。当室外温度低于 tw c , 1时,由图

5. 9左方的水温调节曲线看出,热力网供水温度将高于 94℃, 此时

必须提高抽汽压力,进而提高蒸汽饱和温度(过热部分的蒸汽焓可
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忽略 ) , 才能适应热力网供水温度上升的要求。在室外温度为

tw c , 1 > tw > tw c , 3时, 抽汽压力由 0. 12MPa 提高到 0. 25MPa。这期

间,低压抽汽加热器向热力网提供几乎恒定不变的供热量。与此同

时,低压抽汽加热器热力网侧的出水温度 tc 将与热力网回水温度

t h 平行上升,亦即热力网供回水温差保持不变(等于 tw c, 1下的供回

水温差)。这是由于如下原因造成的:在 0. 12MPa—0. 25MPa 范围

内,蒸汽的汽化潜热变化范围为 2252—2182kJ/ k g,压力引起的汽

化潜热的波动不超过 3%。通常热力网采用质调节, 汽侧蒸汽升压

时,汽量保持不变。因此,在汽化潜热、汽量和水量都变化不大的条

件下,汽-水加热器的换热量可近似认为固定不变。在图 5. 9上, ek

线段表示等值供热量, p r 线段表示低压抽汽加热器出口水温曲

线。

在室外温度为 tw c , 3 > tw > tw′时, 低压抽汽压力达最大值0. 25

MP a,不再增加。对于低压抽汽加热器, 汽侧流量热当量可视为无

穷大,加热器有效系数 ε可由式( 3. 19)计算

ε=
1

b + ( 1/ω)

对于汽侧 m 1 = 0, 则式( 3. 22)简化为

ω= ω′W�m
2s W�s ( 5. 41)

式中 W�s——加热器水侧相对流量热当量。

因 m 2 为常数, 在低压抽汽加热器中, 当 Ws 为常数(采用质调节)

时, 工况系数 ω和有效系数 ε则皆为常数, 这时加热器的换热量

Q r d为

Q r d = εW s( tq - t h ) ( 5. 42)

式中 t q——低压抽汽加热器蒸汽饱和温度, t q = 127℃。

随室外温度 tw 的下降, t h 上升, 即加热器最大温差不断下降,因而

低压抽汽加热器换热量 Qr d随之下降。在图 5. 9 上低压抽汽加热器

换热量 Q rd的下降由 j k 线段表示。由于低压抽汽压力最高限制为
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0. 25MPa, 在加热器水侧、汽侧流量不变的条件下, 加热器水侧出

口温度也将限制在 117℃,不再提高, 由图 5. 9中线段 r s表示。

汽轮机高压抽汽口的抽汽压力为 0. 8—1. 3MP a, 相应饱和温

度为 170. 4—191. 5℃。只从温度考虑, 高压抽汽加热器可把热力

网供水温度从低压抽汽加热器中的 117℃加热到 150℃。但在实际

运行中能否实现,还要取决于高压抽汽量和加热器的换热能力。在

图 5. 9 中, 当室外温度低于 tw c , 1时, 高压抽汽口开始抽汽, 高压抽

汽加热器投入运行, 至室外温度 tw = tw c, 2时, 该加热器换热量达到

最大值。在此期间,高压抽汽加热器将热力网供水温度由 p 点加

热至 u 点。热电厂峰荷锅炉再将热力网供水温度由 u 点提高到 q

点即设计供水温度 t g′值。

无论区域峰荷锅炉房采用何种运行方式 (见后叙述) , 总是将

供热系统回水温度 t h 直接加热至要求的供水温度 t g。区域峰荷锅

炉房位于供热系统某个区段,在提高系统水温的功能上, 与主热源

(包括主热源内部的峰荷热源)是同步的, 所不同的只是担负的供

热量大小不同,启动运行的时间和方式不同。

通过供热量平衡, 明确共网的各热源各自承担的供热量和启

动运行时间,从而实现按需供热的目的。按需供热包括两方面的涵

义:各热源小时平均供热量之和应等于全网同一时刻的小时供热

量;各热源总供热量之和应等于全网总供热量, 即

Q = ∑
N

i= 1

Qi ( 5. 43)

Qz = ∑
N

i= 1

Qzi ( 5. 44)

式中 Q——供热系统小时总供热量;

 Qi——第 i个热源的小时供热量;

 Qz——全年供热系统总供热量;

 Qzi——第 i个热源全年总供热量。
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三、循环流量的平衡

供热系统在进行供热量平衡的基础上, 还必须进行水流量的

平衡,否则还不能确定各热源和各泵站的运行方式, 也难以达到理

想的供热效果。

本章第三节在图 5. 5 中对供热系统总循环流量调节曲线进行

了描述:在多种热负荷共网的情况下, 室外温度 tw = tw j时 (此时供

热系统供水温度 t g = 70℃恒定不变 ) , 系统总循环流量达最大值,

其中供暖、通风和生活热水供应负荷的水流量也均达最大值。此时

因 tw j值较高(不同地区, 具体数值不同) , 一般只主热源运行,即可

满足全系统的供热需求。在这一期间, 主热源运行中的主要矛盾常

常是供热量能满足热用户需求,而供水量达不到热用户的要求(特

别是直接连接系统,循环流量过少, 将引起用户系统的垂直失调)。

采取的主要技术措施是如何提高热用户系统的循环流量。在室外

温度 tw 接近设计外温 t′w 时,热用户要求的供热量达最大值, 此时

供水量的需求却有所下降。这期间, 运行中的主要目标是增加供热

量,适当减少系统的循环流量。

在 tw 接近 tw j的运行期间,提高热用户循环流量主要可以采取

以下几种技术措施:

1. 在热力站或热用户入口采用混水装置。在第二章中已经介

绍,混水装置的作用是增大系统的阻力系数。采用混水装置, 虽然

适当减少了供热系统主干线的循环流量, 但却增大了混水装置后

进入热用户系统的流量, 从而解决了热用户系统循环流量不足的

矛盾。当然在混水装置设计、运行中,都要根据水温、水压等参数的

要求,合理控制适当的混合比。采用混水装置, 为保证热用户系统

要求的供水温度,一般应适当提高供热系统主热源的出口水温。

2. 在系统中装设增压泵。增压泵的作用是减少系统的阻力系

数,提高系统的总循环流量, 进而解决了热用户系统循环流量不足
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的问题。增压泵可设在系统的干线上,也可设在热用户的入口处,

视供热系统的实际情况而定。

3. 采用间接连接。一次网在小流量下由主热源提供足够的供

热量,热用户需求的循环流量由二次网解决。

在室外温度 tw 接近设计外温 t′w 时,关键是要增加供热量。这

时除主热源外,要根据供热量平衡陆续投运峰荷热源, 与此同时进

行供水量平衡,保证热用户系统有足够循环流量。在严寒期, 供热

系统总循环流量有所下降,主要是通风、生活热水供应负荷要求的

循环流量在减少(因此时热力网的供水温度在提高) , 而主要热负

荷——供暖负荷需要的循环流量达最大值。在峰荷热源陆续投运

的过程中,主要进行供暖负荷的流量平衡, 其它热负荷的流量需求

通过局部量调节进行。采用的具体技术措施主要有以下几种

1. 摘网供热。供热系统中的部分区段,从大网中摘出, 单独由

本区段的区域峰荷锅炉房供热。部分区段从大网摘出后, 成为一个

独立的供热系统,区域峰荷锅炉房应在满足供热量平衡、循环水量

平衡下运行。部分区段从大网摘出后,大网的水力工况、热力工况

均发生了变化。部分区段摘网,相当于减少了大网的热负荷, 有利

于大网的供热量平衡。部分区段摘网,对于大网而言, 相当于局部

系统关闭,此时大网阻力系数增加, 总循环流量减少, 而与大网相

连接的各热用户系统循环流量则有不同程度的增加。当摘网的部

分区段在大网的末端时,大网热用户流量成不一致地增加;当摘网

的部分区段在大网的前端时,大网热用户流量成一致等比增加。从

水力工况分析,从大网的前端摘网将优于在末端摘网。不论何种摘

网, 大网热用户流量较摘网前均有增加, 有利于消除热力工况失

调。

2. 回水供热。将供热系统回水干线的部分回水抽入区域峰荷

锅炉房,经二次加热, 将要求的供水温度送出,对部分区段供热。回

水供热不采取摘网方式。其特点是重复利用供热系统的部分回水,
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使供热系统在减少总流量的情况下(减少了并联环路) , 保持各热

用户流量不变。这种供热方式,对供热系统的工况影响较小。

3. 并网供热。将部分回水在区域峰荷锅炉房加热后并入供热

系统供水干线,实现对下游区段供热。这种供热方式的特点也是减

少系统总流量,增加热用户系统流量。只是工况调整比较复杂。

在不同的室外温度下,供热系统要求的循环水量随之不同。特

别在多种热负荷、多个热源和多个泵站的共网中, 要随时实现循环

流量的平衡,并非易事。但是对于一个供热规模一定的供热系统,

其热用户的系统阻力系数一般不会有太大的变化, 因此热用户的

循环流量大小常常可以通过热用户系统进出口压差的大小来衡

量。在实际运行中为保证热用户系统有足够的运行流量, 一般控制

最不利环路不能低于给定的最小压差,否则将启动相应的水泵, 提

高该环路的资用压头和循环流量。

四、理想运行方案的确定

图 5. 10所示为多种热负荷多热源多泵站共网的直接连接供

热系统。该系统有 3个区域峰荷锅炉房, 4个泵站。其中 4、5 区域

峰荷锅炉房当 13、14、15、16 阀门或 18、19、20、21 阀门开启时, 为

并网供热( 10、11 泵站开启)。当 13、16、17 阀门或 18、21、22阀门

开启时, 4、5 区域峰荷锅炉房为回水供热 ( 10、11 泵站开启 )。当

14、16、17阀门或 19、21、22阀门关闭, 13、15 阀门或 18、20 阀门开

启时, 4、5区域峰荷锅炉房为摘网供热( 10、11循环泵开启)。对于

6区域峰荷锅炉房, 当 12 水泵、23、24 阀门开启时为并联供热;当

23、24阀门关闭时, 则为摘网供热。当 4、5、6 区域峰荷锅炉房未运

行,则 10、11、12 泵站可按混水泵运行。

对于多热源供热系统, 在整个运行期间, 为满足供热量平衡、

供水量平衡,各热源和各泵站可能有多种运行方案可供选择, 因此

需要通过技术经济比较,确定最佳运行方案。进行最佳运行方案的
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图 5. 10 多热源共网供热系统图

1—汽轮机 ,  2—抽汽加热器 ,  3—热电厂峰荷锅炉房 ,  4～6—区域峰荷锅炉房

7—循环水泵 ,  8—补水泵 ,  9～12—泵站 ,  13～ 24—阀门 ,  25—热用户

选择,主要应依据以下一些基本原则:

1. 热源应尽量在满负荷下连续运行。

这是最大限度发挥热源经济效益的正确途径。为此, 主热源应

在供热系统整个运行期间做到满负荷连续运行。各峰荷锅炉房, 由

于热电厂峰荷锅炉房便于全网调节和连续运行,应优先投运。各区

域峰荷锅炉房,应根据其在供热系统中所在的位置, 及其所能担负

的供热量,计算满负荷运行的小时数。按计算数值的大小, 安排区

域峰荷锅炉房投运顺序。满负荷连续运行时间愈长愈优先投运。应

尽量避免运行负荷低、运行时间短的区域峰荷锅炉房投运, 防止造

成不必要的经济上的浪费。

在供热系统运行期间 , 由于热负荷的变化, 常常出现在同一

热源中各汽轮机组(热电厂 )或锅炉 (区域锅炉房 )并不要求同时

全部投运。如何实现供热设备的最佳组合, 也具有重要的技术经济
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意义。

对于热电厂, 汽轮机组的最佳组合, 应实现最高的经济效益,

亦即发出给定数量和质量(参数)的电能和热能时所消耗的标准燃

料量应最小。换句话说, 就是供热所消耗的热能其做功能力 (发

电)系数最小, 即

N η= min( 1 - t l n / t cq ) ( 5. 45)

式中 N η——热能做功能力系数;

 t l n——冷凝器的平均冷凝温度;

 t c q——汽轮机抽汽口的蒸汽温度。

从式( 5. 45)看出,比值 tl n / t cq越大, 蒸汽的做功能力(发电)越小, 亦

即其品位越低,用其供热越经济。在一般的情况下, 当冷凝温度 t l n

一定时,应优先投运抽汽压力低、温度低(当为过热蒸汽时)的抽汽

口供热。当抽汽压力一定时, 应优先运行冷凝温度 t ln高的汽轮机

组。

对于区域锅炉房,应优先投运能满负荷运行的锅炉(当锅炉容

量不同时)。对于同容量多台并联运行的锅炉, 在运行前应进行流

量的均匀调节,即保证各台锅炉的循环流量相等。否则会产生热偏

差,循环流量小的锅炉, 因出口水温超限,达不到额定容量, 影响锅

炉效率。为防止产生热偏差,同一锅炉房, 应选择同型号锅炉。否

则, 因不同型号锅炉的阻力不同,常常造成流量分配的不均, 以致

影响了锅炉房运行的经济性和可靠性。

2. 力争最大的水输送系数。

在满足循环流量平衡的前提下,各泵站可能有多种运行方式。

应在各种泵站可能的运行方式中, 对供热系统进行相应的水力工

况分析计算(一般由计算机程序计算)。由于一个固定的供热系统,

在已知的管网结构(管径、长度一定)和循环水泵下, 受到最大输送

能力(循环流量的输配)的限制, 不是所有的泵站运行方案都能满

足循环流量平衡的要求。挑出可行的运行方案, 进行全网的水输送
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系数计算,其中数值最大值为最佳运行方案。

WT F = Q/∑
n

i= 1

N i ( 5. 46)

式中 W T F——供热系统的水输送系数;

 Q——供热系统小时总供热量:

 N i——第 i个泵站的水泵电功率。

在供热系统运行期间,系统循环流量不断变化。因此, 泵站的

最佳运行方案将有多个,随室外温度的不同而不同。与此相应, 供

热系统将有多个水力工况即多个运行水压图。绘制出这些运行水

压图,以此作为循环流量在运行中是否平衡的检查依据。

3. 实现简单有效的调节。

由于多热源、多泵站的共网, 使多种热负荷的调节变得更为复

杂。在热源、泵站运行方案的确定过程中, 应以供暖负荷为主的调

节方法或以供暖、生活热水供应负荷为主的综合调节方法为依据,

辅以局部量调。从供热系统的实际情况出发,对于摘网供热、回水

供热、并网供热还是选择加压泵、混水泵方案都要有利于上述两种

集中调节方法的采用。

在多热源、多泵站的变工况运行中, 各热用户将不断出现新的

水力工况水平失调现象。因此,严格地讲, 各热用户应随时进行流

量的均匀调节。在这种情况下, 于热用户热入口装设自力式流量调

节器是比较理想的。有条件时采用全网的计算机自动检测、控制,

将是最为有效的调节。

总之, 多热源的联合运行, 必须要在供热量、循环流量平衡的

基础上,制定最佳运行方案。由于这是一个多目标的比较复杂的寻

优过程,得到最佳值比较困难。为了便于实际工程应用, 常常选择

理想运行方案代替最佳运行方案。理想运行方案通常应包括供热

量平衡计算、循环流量平衡计算、水温调节曲线、各种工况的运行

水压图以及各热源、各泵站的运行方式等。

·703·



第六章 供热系统的计算机自动监控

为了进一步改善供热效果,提高供热能效, 实现计算机自动监

控无疑是必然的发展趋势。本章的主要目的是使对计算机不太熟

悉的技术人员对计算机监控能有一个基本了解。

第一节 供热微机监控系统概述

在生产和科学技术的发展过程中,自动控制起着重要作用。自

动控制的含义是十分广泛的:任何正在运行中的设备和正在进行

中的过程,没有人的直接干预而能自动地达到人们所预期效果的

一切技术手段都称为自动控制。

在热工过程中,自动控制主要包含以下几个主要内容:

( 1) 自动检测:自动检查和测量反映热工过程运行工况的各

种参数, 如温度、流量、压力等, 以监视热工过程的进行情况和趋

势。

( 2) 顺序控制:根据预先拟定的程序和条件, 自动地对设备进

行一系列操作。

( 3) 自动保护:在发生故障时, 能自动报警, 并自动采取保护

措施,以防事故进一步扩大或保护设备使之不受严重破坏。

( 4) 自动调节:有计划地调整热工参数, 使热工过程在给定的

工况下运行。

任何热工过程,为满足生产的需要, 为保证生产的安全、经济,

就要求热工过程在预期的工况下进行。但由于各种因素的干扰、影

响,必须通过自动调节, 克服运行工况的偏离。因此, 自动调节是最

·803·



经常起作用的一种自动控制职能, 所以有的文献把自动调节称为

自动控制。

一、供热系统自动监控的必要性

由于我国供热系统管理运行跟不上供热规模的发展, 绝大多

数系统仍处于手工操作阶段, 从而影响了集中供热优越性的充分

发挥。主要反映在:缺少全面的参数测量手段, 无法对运行工况进

行系统的分析判断;系统工况失调难以消除, 造成用户冷热不均;

供热参数未能在最佳工况下运行,供热量与需热量不匹配;故障发

生时, 不能及时诊断报警, 影响可靠运行; 数据不全, 难以量化管

理。

计算机自动监控,恰好弥补了上述不足。概括起来, 可以实现

如下五个方面的功能:

1. 及时检测参数, 了解系统工况。通常的供热系统, 由于不装

或仅装少量遥测仪表, 调度很难随时掌握系统的水压图和温度分

布状况,结果对运行工况“情况不明, 心中无数”, 致使调节处于盲

目状态。实现计算机自动检测, 可通过遥测系统全面及时测量供热

系统的温度、压力、流量等参数。由于供热系统安装了“眼睛”, 运行

人员即可“居调度室而知全局”。全面了解供热运行工况, 是一切调

节控制的基础。

2. 均匀调节流量, 消除冷热不均。对于一个比较复杂的供热

系统,特别是多热源、多泵站的供热系统,投运的热源、泵站数量或

投运的方式不同,对系统水力工况的影响也不同。因此, 消除水力

工况失调的工作, 不是单靠系统投运前的一次性初调节就能一蹴

而就的。这样,系统在运行过程中, 经常的流量均匀调节是必不可

少的。除自力式调节阀外,其它手动调节阀将无能为力。计算机监

控系统, 则可随时测量热力站或热用户入口处的回水温度或供回

水平均温度,通过电动调节阀实现温度调节(见第四章第一节) , 达
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到流量的均匀分配,进而消除冷热不均现象。

3. 合理匹配工况, 保证按需供热。供热系统出现热力工况失

调, 除因水力工况失调外, 还有一个重要因素, 即系统的总供热量

与当时系统的总热负荷不一致, 从而造成全网的平均室温或者偏

高或者偏低。当“供大于需”时, 供热量浪费;当“需大于供”时, 影响

供热效果。在手工操作中,保证按需供热是相当困难的。

计算机监控系统可以通过软件开发,配置供热系统热特性识

别和工况优化分析程序。该软件可以根据前几天供热系统的实测

供回水温度、循环流量和室外温度, 预测当天的最佳工况(供回水

温度、流量)匹配, 进而对热源和热力网实行直接自动控制或运行

指导。

4. 及时诊断故障, 确保安全运行。目前我国在供热系统上尚

无完备的故障诊断系统, 系统故障常常发展到相当严重程度才被

发现,既影响了正常供热, 也增加了检修难度。

计算机监控系统可以配置故障诊断专家系统, 通过对供热系

统运行参数的分析,即可对热源、热力网和热用户中发生的泄漏、

堵塞等故障进行及时诊断,并指出故障位置, 以便及时检修, 保证

系统安全运行。当然对于计算机监控系统本身也可进行故障诊断,

发现问题,及时处理。

5. 健全运行档案, 实现量化管理。由于计算机监控系统可以

建立各种信息数据库,能够对运行过程的各种信息数据进行分析,

根据需要打印运行日志、水压图、煤耗、水耗、电耗、供热量等运行

控制指标。还可存贮、调用供回水温度、室外温度、室内平均温度,

压力、流量、故障记录等历史数据,以便查巡、研究。由于计量能力

大大提高,因而健全了运行档案, 为量化管理的实现提供了物质基

础。

供热系统的计算机自动监控,由于具备上述功能, 不但可以改

善供热效果,而且能大大提高系统的热能利用率。一般在手动调节
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的基础上,供热系统还能再节能 10%—20%左右。

供热系统自动检测与控制,有常规仪表监控系统和计算机监

控系统两种。后者与前者比较有明显的优越性, 因而得到迅速发

展。主要优点是:

( 1) 计算机系统, 由软件程序代替常规模拟调节器,往往一个

软件程序能代替几个甚至几十个常规调节器, 不但系统简单而且

能实现多种复杂的调节规律。

( 2) 参数的调节范围较宽, 各参数可分别单独给定;给定、显

示和报警集中在控制台上,操作方便。

( 3) 性能价格比占优。据统计(见表 6. 1, 表 6. 2) , 一个热网热

力站, 同样进行温度, 压力和流量的自动测量与记录, 其价格费用

相差无几,但微机系统可以进行数据信息和控制指令的远距离通

讯,可见其性能价格比优于常规仪表系统。

表 6. 1 热力站常规仪表检测系统价格表

序号   名  称 规格 数量 单价(元) 总价(元)

1 �压力变送器 DBY-120 V3 +700 �. 00 2 [, 100. 00

2 �差压流量变送器 DBL-440 Q2 +1 -, 150. 00 2 [, 300. 00

3 �记录仪( BA 2 �) XQD-100 Z2 +1 -, 200. 00 2 [, 400. 00

4 �记录仪( 0 �—10mA) XWD-102 c5 +1 -, 300. 00 6 [, 500. 00

5 �比例积算仪 DXS-102 Q2 +700 �. 00 1 [, 400. 00

6 �铂 电 阻 BA 2 �  2 +86 �. 00 172 �. 00

7 �针 型 阀 2 +115 �. 00 230 �. 00

8 �表  盘 KGD-221 [1 +2 -, 000. 00 2 [, 000. 00

9 �节流装置 2 +802 �. 00 1 [, 604. 00

10 �安装调试费 35 �% 6 r, 547. 1

11 �总 计 25 r, 253. 10
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表 6. 2 热力站微机监控系统价格表

序号 名  称 规格 数量 单价(元) 总价(元)

1 �电动蝶阀 D971 �X 1 �4 �, 000 4 �, 000

2 �热力站控制机 RH-DCU-UP4210 � 1 �9 �, 500 9 �, 500

3 �压力变送器 DBY-120 V3 �700 �2 �, 100

4 �温度变送器 RH-CW S 2 �300 �600 X

5 �通讯接口 1 �1 �, 300 1 �, 300

6 �通讯电话线 2 �, 500

7 �总设备费 20 �, 100

8 �安装调试费 35 B% 7 �, 035

9 �总费用 27 �, 135

  注 : 表 6. 1,表 6. 2系 1988年价格。

二、计算机监控系统的分类

目前通用的有如下几种计算机监控系统。

1. 直接数字控制系统(简称为 DDC)

计算机直接数字控制系统如图 6. 1 所示。计算机在对调节对

象进行直接数字控制时, 可根据被调参数的给定值和测量值的偏

差等信号, 通过规定的数学模型的运算, 按一定的控制规律 (如

P ID 即比例积分微分调节) , 再算出调节量的大小或状态, 以断续

形式直接控制执行机构(如电动调节阀等)动作, 实现计算机直接

对调节对象(如供热系统)进行闭形控制。由于计算机要对几个甚

至几十个回路进行控制,因而对一个控制回路来说, 送到执行机构

上的控制信号是断续的。当控制信号中断时, 则必须保持原来执行

调节机构的位置不变。所以, DDC 控制系统实质上是一种断续控
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制系统。只要将采样周期取得足够短, 断续形式也就接近于连续的

模拟调节了。

图 6. 1 DDC 系统简单框图

调节对象的各被调参数(温度、压力、流量等) ,通过传感器(接

受热工参数信号)、变送器(将热工参数信号转换为电信号) ,变成

统一的直流电信号,作为 DDC的输入信号。采样器根据时间控制

器给定的时间间隔按顺序以一定速度把各信号传送给放大器(常

常将放大器置于变送器内)。被放大后的信号再通过模/数( A / D)

转换器转换成一定规律的二进制数码,经输入通道送到计算机中,

计算机按照预先存放在内存贮器中的程序, 对被测量数据进行一

系列的运算处理(如按 PID, 自学习等运算) , 从而得到阀门位置或

其它执行机构位置的控制量 , 再由计算机以二进制数码输

出 , 经数/模( D/ A )转换器后, 将数字量变为模拟量 (电压或电流
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信号) , 通过多路开关送至执行机构,带动阀门或其它调节机构动

作,达到控制被调参数的目的。手/自为手动、自动切换开关。单机

控制系统一般都采取 DDC 系统。有的把 DDC 监控系统称为基本

调节器。

2. 监督控制系统(简称 SCC)

图 6. 2 SCC控制系统

该控制系统是用来指

挥 DDC 控制系统的计算

机系统。其原理如图 6. 2

所示。SCC 计算机系统的

作用是根据测得生产过程

中某些信息, 及其它相关

信息如天气变化因素、节

能要求、材料来源及价格

等等, 按照预定数学模型

进行计算, 确定出最合理

值,去自动调整 DDC 直控

机的设定值, 从而使生产

过程处于最优状态下运

行。

由于 SCC 系统中计算机不是直接对生产过程进行控制, 只是

进行监督控制和决定直控系统的最优设定值, 因此叫监督控制系

统,以作为 DDC 系统的上一级控制系统。

由于 SCC 计算机需要进行复杂的数字计算, 因此要求计算机

运算速度快, 内存容量大, 具有显示, 报表输出功能以及人机对话

功能。一般采用通用型 286, 386 等型计算机。

3. 分级控制系统

将各种不同功能或类型计算机分级连接的控制系统称为分级

控制系统,如图 6. 3所示。从图中看出, 在分级控制系统中除了直
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接数字控制和监督控制以外,还有集中管理的功能。这些集中管理

级计算机简称为 MIS 级, 其主要功能是进行生产的计划、调度并

指挥 SCC级进行工作。这一级可视企业的规模大小又分设有公司

管理级、工厂管理级等。

图 6. 3 分级控制系统

分级控制系统是工程大系统, 所要解决的问题不是局部最优

化的问题, 而是一个工厂, 一个公司的总目标或任务的最优化问

题。最优化的目标可以是质量最好, 产量最高,原料和能耗最小, 可

靠性最高等指标,它反映了技术、经济等多方面的要求。

MIS 级计算机, 要求有较强的计算功能, 较大的内存容量及

外存贮容量,运算速度较高, 可以选用 386, 486 通用型计算机。

4. 分布式计算机监控系统

分布式监控系统又可叫集散控制系统, 由于计算机技术的发

展, 特别是单片机、单板机技术迅速发展和普及, 可以将不同要求

的工艺系统配以一个DDC 计算机子系统, 子系统的任务就可以简
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化专一, 子系统之间地理位置相距可远、可近, 用以实现分散控制

为主,再由通迅网络, 将分散各地的各子系统的信息传送到集中管

理计算机,进行集中监视与操作, 集中优化管理为辅的功能。其原

理如图 6. 4 所示。

图 6. 4 分布式计算机监控系统

分布式系统中各子系统之间可以进行信息交换, 此时各子系

统处于同等地位。各子系统之间也可不进行信息交换, 它们与集中

管理计算机之间为主从关系。

分布式系统的控制任务分散,而且各子系统任务专一, 可以选

用功能专一,结构简单的专控机。它们可由单片机、单板机构成, 由

于电子元件少,提高了子系统的可靠性。分布式微机监控系统在国

内外已广泛应用, 有各种不同型号的产品,但其结构都大同小异,

皆是由微处理机(单片机、单板机)为核心的基本调节器、高速数据

通讯通道、CRT 显示操作站和监督计算机等组成。
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第二节 计算机原理及结构

一、数在计算机中的表示方法

  1. 十进制数

在日常生活中,人们最熟悉的是十进制数。它有十个不同的数

字: 0, 1, 2, 3, 4, 5, 6, 7, 8, 9。在表示数时,这些处于不同位置(或位

数)的数字代表的意义也不相同。例如 1001,表示一千零一。我们

称它是一个四位(十进制)数。

一般地讲,任何十进制数(以 D 表示)

D 3 D2 D1 D 0

都可以写成基数十的各次幂的和式,即

D 3 D2 D1 D 0 = D 3× 103 + D2× 102 + D 1× 101 + D 0× 100

可见同样一个数字, 放在最高位与最低位的含义是不同的, D 3 可

表示 10
3
的权, D 0 可表示 10

0
的权, 上式我们又称为按权展开式。

2. 二进制数

在电子计算机中通常并不采用十进制数,而是采用二进制数。

因为电子计算机中使用高电平和低电平来表示两个不同的数码,

有同上原理,一个二进制数(以 B 表示)的按权展开式为

B 3 B 2 B1 B 0 = B3× 2
3
+ B 2× 2

2
+ B 1× 2

1
+ B 0× 2

0

在这种数制中, 1001不是表示一千零一,而是表示九, 即

1× 2
3
+ 0× 2

2
+ 0× 2

1
+ 1× 2

0
= 9

3. 十六进制数(以 H 表示)

这种数制中有十六个不同的数字: 0, 1, 2, 3, 4, 5, 6, 7, 8, 9, A

(相应于十进制数中的 10) , B( 11) , C( 12) , D ( 13) , E ( 14) , F ( 15)。

它的按权展开式为

H 3 H 2 H 1 H 0 = H 3× 163 + H 2× 162 + H 1× 161 + H 0× 160

在微型计算机中经常使用这种十六进制数制,其理由如下:

·713·



( 1) 它与二进制数之间的转换比较方便。例如二进制数

1001 1100B ( B 表示二进制数)

= ( 1× 2
3

+ 1× 2
0
)× 16

1
+ ( 1× 2

3
+ 1× 2

2
)× 16

0

= 9CH ( H 表示十六进制数)

即每四个二进制数对应于一个十六进制数。微型机中的二进制数

通常是 8位或 8位的整数倍 ( 8, 16, 24, 32 位) , 则相应的十六进制

数为 2, 4, 6, 8 位。

( 2) 使用二进制, 书写太长, 不易记忆, 且念起来不易懂, 而使

用十六进制可以弥补上述缺点。

4. 不同数制间的换算

( 1) 二翻十。即把二进制数换算成十进制数。这种方法比较简

单, 利用二进制数的按权展开式,将二进制数按权相加,就得到等

值的十进制数。

例: 1101B= 1× 23 + 1× 22 + 0+ 1× 20 = 13D

* B ( Binary ) 表 示二 进制 数。同样 D ( Decima l ) 和 H

( H exca d ecimal )分别表示十进制数和十六进制数。

( 2) 十翻二。即把十进制换算成二进制数。现举例说明其方

法:

例:  &求 13D 的二进制数

13÷ 2= 6  �余数 1(最低位)

6÷ 2= 3  余数 0

3÷ 2= 1  余数 1

1÷ 2= 0  余数 1(最高位)

结果: 1101B

在微型计算机中常有一些实用的子程序用来进行这类运算。

5. 二进制数减法与补码运算

如前所述, 四位二进制数可以表示一个十进制数 0- 15,现在
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为了减法运算重新定义这 16个数的含意如表 6. 3所示。其中 0—

7八个数的表示法与前相同,所不同的是它能表示- 1—- 8另八

表 6. 3 数与补码

数 补码

- 8 �1000 �

- 7 �1001 �

- 6 �1010 �

- 5 �1011 �

- 4 �1100 �

- 3 �1101 �

- 2 �1110 �

- 1 �1111 �

0 �0000 �

1 �0001 �

2 �0010 �

3 �0011 �

4 �0100 �

5 �0101 �

6 �0110 �

7 �0111 �

个数。以- 1 为例, 可用 1111 表示, 数 1111

加 1 得 10000,最高位(第五位) 1 将被丢失而

不起作用。所以数 1111补上一个 1 得 0000

即数 1111 对 0000 来说缺 1, 因而可以将

1111 看作- 1。其它类推。在补码表示中最高

位为符号位。0表示正, 1 表示负。由此利用

减法运算可以将减法变成加法如: 5- 3= 5+

( - 3) = ? ,如何将二进制数的 3变为- 3? 可

用“取反加 1”求得, 即将 0011 取反为 1100,

再加 1,所得 1101即为- 3, 如:

0 q0 �1 I1 �

取反 ↓↓↓↓

1 q1 �0 I0 �

加 1 �+ 1 �

- 3 }1 q1 �0 I1 �

5 G
+ ( - 3)

2

0 q1 �0 I1 �

+ 1 q1 �0 I1 �

1 �0 q0 �1 I0 �

↑
丢失

  任何一个数,在二进制数中都可以用“取反加 1”的方法, 求出

它的负数来。

6. 数据的格式

( 1) 定点数
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大多数计算机用二进制补码进行运算, 它的最高有效位为符

号位, 用 0表示正数:用 1表示负数。其余位表示数的数值:若是正

整数,它就表示数的本身;若是负数,它就表示该数的二进制补码。

这样, 若计算机的字为 n 位, 则用 n- 1 位表示 0 到 2n- 1之间的任

一整数的数值。

例如, &计算机的字长为 8位, 则

正数: 0111 1111 表示+ 127(十进制数)

负数: 41111 1110表示- 2(十进制数)

1000 0000表示- 128(十进制数)

因此,字长为 8位的计算机可以直接表示从- 128到+ 127 之

间的数。要表示更大的数, 则可以采用 16位、32位二进制数, 或采

用浮点数。

( 2) 浮点数

在浮点记数法中,数字分为两个部分, 即尾数(数码部分)和阶

(对某一基数) ,

例如,在十进制中, 数 24可以写成下列形式:

尾数   阶

24.   × 10
0

240.   × 10 - 1

2400.  × 10- 2

计算机的浮点表示法采用和上例类似的方法。但是, 由于计算

机使用二进制信息进行运算,所以尾数和阶均采用二进制数表示。

首先来看十进制数中的小数如何在二进制数中表示:

十进制数 8 7位二进制数

2 ,0 B0 �0 X0 �0 n0 �1 �0 �.

↑
小数点位置
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1 �. 5 0 B0 �0 X0 �0 n0 �1 m. 1 �
↑  
小数点位置

0 �. 25 0 B0 �0 X0 �0 n0 �. 0 �1 �
↑  
小数点位置

从中可以看出,当小数点位置左右移动时, 表达的数值不一样。浮

点数就是依靠小数点位置的不同,来表示不同的数。浮点数由尾数

和阶码两部分组成。尾数固定表示一个小于 1的数, 因此小数点放

在最高位的左边。阶码决定尾数中小数点的真正位置。一般以二

进制数的 8位称为一个字节, 浮点数采用连续的 3个字节或 4 个

字节来表示一个数。现以 3字节浮点数为例, 表示十进制的- 1. 5,

说明其结构形式:

第一字节 第二字节 第三字节

1 D0 �0 �0 [0 �0 �0 r1 �. 1 �1 q0 �0 +0 �0 �0 B0 �0 �0 �0 p0 �0 *0 �0 �0 A
↑  ↑   

符号位 阶码 小数点 尾数(高) 尾数(低)

阶码中最高一位为 1,表示该数为负数。阶码的大小用其余 7 位二

进制数表示。阶码愈大, 数的值愈大。现阶码为 1, 表示将尾数中的

小数点向右移动一位(阶码为几, 尾数小数点即向右移几位) , 尾数

变为:

1 �. 1 �0 �0 C0 �0 �0 Z0 �0 �0 +0 �0 �0 B0 �0 �0 Y
↑↑↑
2 �0 2 v- 1   2 Z- 2⋯⋯

其数值 x = - ( 1× 20 + 1× 2- 1 + 0× 2- 2 + 0× 2- 3 + ⋯⋯) = - 1. 5

再举一例,用三字节二进制浮点数形式表示 0. 25 十进制数。

该数是个小于 0. 5(二进制数用. 10000000 表示)的数, 阶码为负一

次方,可用补码表示, 即
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补码   

0 D1 �1 �1 [1 �1 �1 r1 �. 1 �0 q0 �0 +0 �0 �0 B0 �0 �0 �0 p0 �0 *0 �0 �0 A
↑  ↑   

符号位 阶码 小数点 尾数(高) 尾数(低)

因符号位为 0,表示该数为正, 补码为- 1,则表示尾数的小数点向

左移动 1 位,即为

0 �. 0 �1 �0 C0 �0 �0 Z0 �0 �0 +0 �0 �0 B0 �0 �0 Y
↑↑↑
2 �0 2 v- 1   2 Z- 2

则有 x = 0× 2
0
+ 0× 2

- 1
+ 1× 2

- 2
+ 0× 2

- 3
+ ⋯= 0. 25

二、微型计算机原理

1. 计算机的发展

理想的微型计算机,就象一个通用的数字系统, 以二进制信息

形式输入,在计算机中加工处理,使它符合预期的要求,并以二进

制信息形式输出。

在计算机中, 数据的输入输出是由数据总线完成的(双向运

图 6. 5 数据的输入输出

行)。数据总线有 N 条(如图 6. 5 所

示) , 表示并行送入计算机的数字位

数为 N 位,亦即表示计算机一次可

以处理的二进制数字位数为 N 位。

一般把计算机一次能处理的二进制

数字位数称为“字长”, 它是反映一

个计算机性能的重要指标, 直接关

系到处理数据的能力和速度。通常

称 8 位计算机、16 位计算机, 其涵义就是指字长或数据总线的条

数为 8 或 16。

计算机的发展已经经历了几代的变化, 换代的主要标志就是
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字长的增加。如 1971年美国 IN TEL 公司的第一代产品 4040为 4

位机,到 1982 年推出的第四代产品为 32位微处理器, 其计算速度

由过去的 5000次/秒到几十亿次/秒, 提高了几百万倍。现在还在

继续发展。目前市场上出售的 80286 为 16位的 286微型计算机,

80386、80486为 32位的 386和 486 微型计算机。由于数据总线的

增加, 计算机的工作频率可以提高到 20MH z和 50MHz。在数据总

线增加的同时, 地址总线(负责数据存储, 详见后)也相应增加, 计

算机内存可扩展为 4M 存数单元,甚至更多。总之, 计算机的发展

方向是运算速度愈来愈快,内存的扩大处理事务能力愈来愈大。

2. 微型计算机结构特点

微型计算机由三个基本部分组成:微处理器、存储器和输入输

出接口。三者之间由数据总线、地址总线、控制总线相联接, 如图

6. 6所示。

图 6. 6 微型计算机外部结构

( 1) 微处理器, 即计算机 CPU , 主要包括运算器和控制器两

部分。运算器可以完成算术运算和逻辑运算, 它从存储器中获得数

据进行运算之后再把运算结果送回存储器。控制器是整个计算机

的神经中枢,由它发出信号指挥各部分协调工作, 它不断地从存储

器中把指令一条一条地取出来,经控制器中的指令译码器译码, 形
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成一系列的控制脉冲, 这些脉冲控制 CP U 内部和外部各个部件,

使其在适当时机选择适当数据,进行必要的运算, 将运算结果再送

至需要的地方。

( 2) 存储器, 存储器分内存和外存。在微型计算机中,最常用

的内存是半导体存储器,而最常用的外存设备是磁带和磁盘。计算

机的信息(程序、数据)可以保存于各种计算机存储器中, 所存储的

全部信息为二进制逻辑代码,即逻辑 1和 0。对于内存, CP U 可直

接通过三总线实现读写;对于外存, CPU 需要经过 I / O 接口才能

进行访问。

半导体存储器 (内存)可分为二大类, 即只读存器储和随机存

储器。只读存储器, 只能将存储器中的内容读出来,不能更改内容。

一般是将成熟的程序固定在只读存储器中,构成专用的控制机, 如

电脑洗衣机,就是将洗衣程序固化在只读存储器中, 实现洗衣的自

动操作。

程序和数据是在芯片制造时, 由厂家直接“存入”存储器中的

叫掩模 ROM。程序和数据由用户编制并写入存储器芯片, 而且可

以通过紫外线擦抹更改内容的,称为 EPRO M。

随机存储器( RAM ) , 又称读写存储器, 工作时既可写入又可

读出。用来存放中间计算结果及程序,一经断电数据即丢失。

( 3) 输入输出设备, 计算机输入输出设备是通过 I / O 接口电

路与微处理器( CPU )相联接的外部设备,主要有三类:

① 人—机对话设备, 输入设备有键盘、光笔鼠标器。输出设备

有显示器 CRT、打印机、绘图仪等。目前开始发展智能化终端声音

识别输入系统等,更便于非专业人员应用。

② 检测设备,各种物理量的测量信息(温度、压力、流量)需经

A / D(模/数)转换器转换才能送入计算机。计算机控制指令需经

D/ A(数/模)转换器转换才能输出。

③ 外存储器,有磁盘、磁带。磁盘中又分软磁盘和硬磁盘, 其
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存储容量可有几百千字节到上百兆字节。

( 4) 三总线, 是指数据总线、控制总线和地址总线。数据总线

如前所述,是负责计算机数据的输入输出的, 它的条数表示计算机

一次可以处理二进制数字的位数。控制总线的功能是传递 CPU

控制器发出的指令,实现各部分协调工作。地址总线的作用是负责

在存储器中安排信息存取的位置。地址总线的条数, 直接表示其寻

址能力, 如地址总线为 16 条, 表示存储器中的存储量为 2
16

=

64K ( B) ;若地址总线为 20 条, 则直接寻址能力为 220 = 1M 字节,

即表示可从这 1M 字节中取存所需要的指令或操作数。在 CP U 芯

片中一般都标出了三总线的接线端子。

3. 计算机软件

计算机软件也就是程序,用来操作计算机。软件的质量在很大

程度上左右着整个计算机的功能, 如果软件设计不合理, 使用不

当, 则计算机的作用可能只发挥 20%—30%。软件的主要作用可

以是翻译、管理、调度和检查等。

软件的种类很多,按描述方式和功能分类分别为:

( 1) 按软件描述方式分类。从描述方式可分为初级语言和高

级语言。初级语言的基本组成是计算机指令。它是面向机器的语

言, 必须使用机器代码指令, 而且不同型号的计算机指令系统不

同,初级语言也不同, 没有通用性。初级语言有三种形式, 即机器语

言、符号语言和汇编语言。机器语言的语句是用二进制代码编写的

指令,可以直接被计算机识别。但编写工作繁杂,不易辨认, 难以找

错。符号语言是一种改进形式的机器语言。指令采用英文字头, 内

容与文字描述一致,便于检查、记忆。符号语言与机器语言一一对

应,符号语言必须翻译成机器语言, 才能被计算机识别。符号语言

就是初级汇编语言。汇编语言可以有宏语言(包含多条机器语言) ,

是高级符号语言。汇编语言在编写程序时采用符号地址, 易于修改

程序。
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高级语言不同于初级语言,是脱离计算机针对实际问题编写

程序,称为面向问题的语言。高级语言符合习惯写法, 便于科技人

员自己编写程序,而不必通过程序员代编。科技人员编写的高级语

言称为源程序, 由计算机直接把源程序翻译为计算机能接受的程

序即目标程序, 这样计算机就可以执行了。目前高级语言有

BASIC 语言、FORT RAN 语言、PROLOG 语言等。

( 2) 按软件功能分类。按功能可分为系统软件和应用软件。系

统软件也叫基础软件,主要是指操作系统、语言处理程序、数据库、

诊断检查程序等。

① 操作系统。是计算机系统的一个管理和指挥机构,或控制

中心。它可以使系统自动地、协调地、高效率地工作。从资源管理

角度上看,操作系统可有如下功能:

存储管理——当有多道作业时,可合理分配使用存储器;

外部设备管理——合理使用外部设备;

CPU 管理——合理地将 CPU 分配给各个作业;

信息管理——自动管理文件。

在操作系统的支持下,用户只要发出简单的命令, 计算机就会

自动协调工作。因此操作系统可理解为用户与裸机之间的接口。

目前应用较广的 DOS 操作系统, 具有很高的通用性。

② 语言处理程序, 是指各种语言的编译程序和解释程序。应

用语言处理程序, 就可将用户编写的高级语言程序由源程序翻译

为目标程序和执行程序。

③ 数据库。是实现有组织地、动态地存储大量关联数据, 方便

多用户访问的计算机软、硬件资源组成的系统, 它与文件系统的重

要区别是数据的充分共享与应用(程序)的高度独立性。数据库系

统包括数据库和数据库管理系统两部分。数据库管理系统提供了

对数据的定义、建立、检索、修改等操作以及对数据的安全性、完整

性、保密性的统一控制。如 DBASE 即为一种数据库系统。
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④ 诊断检查程序, 用来对硬件设备进行综合考察, 查寻故障,

并指明故障发生部位。

应用软件是指系统软件以外的其它软件。应用软件的特点是

具有明显的针对性。它包括信息处理(如解题程序)、过程控制、计

算机辅助设计、自动测量等。随着计算机应用的普及, 应用软件日

趋丰富多采。

三、单片微型计算机

单片微型计算机作为微机家族中的一员, 自 1976 年问世以

来,以其极高的性能价格比, 越来越受到人们的重视和关注。单片

微型机(简称单片机)的出现,使计算机获得了更加广泛的应用。目

前国内单片机已成功地运用于智能仪表、机电设备、过程控制、数

据处理、自动检测和家用电器等各个方面。

单片 机 就是 在一 块 硅片 上集 成 了 CPU、RA M、RO M

( EPROM) , 定时器/计数器和多种 I / O 接口(如并行、串行及 A / D

转换器等)的一个完整的数字处理系统。也可以把单片机看作是没

有外部设备的微型计算机,如图 6. 7所示。

图 6. 7 单片机

80 年代以来, 单片机发展非常迅速, 国际上一些著名的半导
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体器件厂家已投放市场的产品就有 50多个系列, 其中在我国应用

最为广泛的是 INT EL 公司的 MCS-51、MCS-96 系列单片机, 日

本 NEC 公司生产的 78AD 系列单片机。表 6. 4 给出了上述单片机

的主要性能。由表中性能可知,选用上述芯片, 再配置相应的外围

接口芯片,就可以组成不同规模不同功能的单片机。

表 6. 4 单片机性能表

系列 M CS 51 .MCS 96 978 �AD

CP U 8031 �8751 �8098 �μP D78 �C 11A μP D78 3C 12A

R OM 外接 4 dK× 8位 E P RO M 外接 4 }K× 8位 8 �K× 8位

R AM 126 4× 8位 126 I× 8 位 232 �× 8位 256 �× 8 位 256 �× 8 位

计数器 2 �× 16 位 2 �× 16 位 4 I× 16位 3 �× 16位 3 �× 16位

I/ O 接口 32 ]位 32 r位 40 �8 �(入 ) , 8× 5(出 ) (同左 )

串行口 1 {1 �1 �1 �1 6

A / D 转换 / / 10 �位 / /

数据线 8 H位 8 ]位 16 �位 8 �位 8 �位

例如选用 MCS51 系列 CPU 为 8751 芯片一片, 外加不同数量的

I / O 接口, A / D和 D/ A 转换器,组装在一块电路板上, 形成一个单

片单板机,再配以电源电路、机壳即成为一台控制机或称为基本调

节器。由于品种众多,不能一一介绍, 现以清华大学人工环境工程

公司生产的 RH-DCU 系列为例说明其基本组成和基本功能。

RH-DCU 系列控制机以 MCS-51单片机为核心, 外加各种输

入/输出接口芯片, 继电器陈列,数码管显示块, 状态显示灯及键盘

组成一块单板机。再根据不同规模的机板, 配以不同规格的电器设

备,如交流接触器、直流整流电源板、接线端子排、热保护启动开关

等控制元器件组装在一个控制柜中,即形成了一台完整的工业控

制机。用户可以根据控制对象的不同, 选用不同的机型, 如
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DCU 6242, DCU 4221, DCU -CW 5000, DCU -CW4200等等。该系列

产品的基本功能见表 6. 5。其中控制机带有继电器驱动的交流接

触器;巡检仪无交流接触器, 只有检测参数功能无控制功能。在型

号中写明的 4 位数字,依次表示 DI、A I、DO 和 AO 的路数。DI 表

示数字量输入,适用于频率信号及状态信息(通、断)的检测。DO

表示数字量的输出,用于设备(如水泵、风机)的启、停控制。AI 表

示模拟量输入,用于电压、电流信号的输入。AO 表示模拟量的输

出, 用于调节阀的阀位控制。数字的 4 倍表示路数, 如型号 RH-

DCU-U P6242, 表示下位柜式控制机,有数字量输入 24 路(能测量

24 个压力、温度)、模拟量输入 8路、数字量和模拟量输出分别为

16路和 8路。

表 6. 5 RH-DCU系列基本功能

序号 型  号 DI AI DO AO RAM ROM   主要应用

1 �-UP-6242 �24 [8 �16 �8 r8 �K( * * ) 32 �K 热力站、冷冻站

2 �-UP-6260 �24 [8 �24 �0 r8 �K( * * ) 32 �K 同上

3 �-UP-4221 �16 [8 �8 �4 r8 �K( * * ) 32 �K 同上

4 �-UP-4210 �16 [8 �4 �0 r8 �K( * * ) 32 �K 同上

5 �-UW-4040 �16 [0 �16 �0 r8 �K( * * ) 32 �K
组合式空调系统冷

冻站柜式空调机

6 �-UW-2020 �8 D0 �8 �0 r8 �K( * * ) 32 �K 同上

7 �-CF-1020 �8 D0 �8 �0 r8 �K( * * ) 16 �K 同上

8 �-CF-1020 �2 D0 �6 �0 r128 �( * ) 32 �K

柜式空调机小型冷

冻站空调系统末端

装置

9 �-CW-2210 �Q 8 D8 �4 �0 r8 �K( * * ) 32 �K 蒸汽计量、热量计量

10 �-CW-4200 �16 [8 �0 �0 r8 �K( * * ) 32 �K 多路参数巡检

11 �-CW-5000 �20 [0 �0 �0 r8 �K( * * ) 32 �K 同上

  注 : u-U P-柜式控制机 , -U W -壁挂控制机 , -CW -壁挂巡检仪 , -C F-盘装仪表

( * )无外 R AM 扩展 , ( * * )具有断电保护电路
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四、STD总线工业控制机

ST D 总线是由美国于 1978 年推出, 应用于模块化系列的工

业控制机上。其特点是通过共用总线把各种功能模块组装在一起,

形成一台控制计算机。这种控制机已广泛应用于集散式控制系统

中的下位机。由于芯片集成度增高, STD 总线制的机型已出现

ST D-PC, STD-XT 等更高型式的工业控制机。

ST D总线工业控制机由功能模板、机笼机箱和电源三大部分

组成。

功能模板由印刷电路板以及其上的芯片、元器件、总线插头组

成。总线插头上共有 56条线, 每条线皆为镀金线,因此亦称为“金

手指”。其中每一条线都按照总线规则给予定义,分别为数据线、地

址线、控制线和电源线。为了使整机小型化,模板尺寸也比较小。为

114× 165mm
2。每一块模板的功能也比较单一, 如 A/ D板其功能

就是测量模拟量。常见的功能模板有主机板 ( CPU 芯片加少量的

ROM 和 RA M)、内存扩展板、D/ A 和 A/ D 转换板、隔离放大板、

I / O 接口板、通信板等。不同的厂家生产不同系列的产品,但由于

遵循标准总线的规定,因而具有通用性。用户可以根据工艺要求选

择相应的功能模板加以组装。功能模板原理见图 6. 8 所示。

图 6. 8 功能模板原理图
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机笼是一个框架,用于固定和联接功能模板, 其结构见图6. 9。

图 6. 9 机笼图

1—模板 , 2—机笼 , 3—母板 , 插槽

在机笼后方是一块母板, 上面

固有多个总线插槽 3, 每个插

槽上也有 56 条线与定义相同

的 56条总线相联接。当不同的

功能模板 1 插在总线插槽内时

就联成为一台整机。

提供各种模板使用的电源

一般为+ 5V、±12V 以及其它

辅助电源。

ST D总线工业控制机由于便于组态, 小巧灵活, 维修方便, 越

来越得到比较广泛的应用。

五、A/ D、D/ A 转换

通常遇到的测量参数如温度、压力、流量、阀位等都是模拟量,

它们是连续变化的。从时间上,它随时间的变化连续变化;从数值

上,其大小也是连续变化的。计算机所识别的数字量不具备这些特

点,其数字量是离散值, 或者增加一个单位,或者减少一个单位;其

变化也是不连续的。为了使计算机能对模拟量进行检测、运算处理

和控制, 必须在其送入计算机之前, 先进行变换, 使模拟量转换为

等效的数字量称为 A/ D转换。数字量在计算机内运算处理后仍然

是数字量, 为了控制驱动外部设备, 必须再将数字量转换为模拟

量,这称为 D/ A 转换。

1. D/ A 转换原理

把一个数字量转换为模拟量, 其核心是把 n 个数字表示的电

压值变成一个等效的模拟电压值。将数字的每一位按权的数值转

换成相应的模拟量,然后将各位的模拟量相加, 所得的总模拟量就

是与数字量成正比的模拟值,这就完成了 D/ A 转换。
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D/ A 转换可分成并行和串行两种方式, 并行方式是数字量的

各位代码同时送到 D/ A 转换器的输入端。这种方式转换速度快,

一般 D/ A 转换集成电路芯片都做成并行方式。并行方式 D/ A 转

换器主要部分是电阻网络,一种叫权电阻网络, 另一种叫二进制梯

形网络,也称 T 型解码网络。图 6. 10所示为二进制梯形网络。

图 6. 10 二进制梯形网络

该电阻网络只用 R 和 2R 两种阻值电阻。网络各支路是否同

基准电压连接,取决于输入的二进制数字量。如果是“1”则与基准

电压相连,如果是“0”则与地相连。输出接运算放大器, 实现各支路

电压的累加。根据电路图 6. 11可推导出输入与输出的关系式。

当二进制数字量输入为 1000 时, 电路形式如图 6. 11( b) , 即

与 D 连接的 2R 电阻与基准电压 Vr 连接,其它接地。根据并联电

路的原则,该电路可简化为( c)形式, 于是得到 O 点电压 VO 为

VO = VD =
2R

2R + 2R
¡¤V r =

1
2

V r ( 6. 1)

当二进制数字量输入为 0100 时,电路中与 c连接的 2R 电阻与基

准电压V r 连接, 其它接地。采用如上的方法简化电路(略) , 则此时

O 点电压 VO 变为 VO=
1
4

Vr。按照同样方法, 对于数字量输入为
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 图 6. 11 电路图 

0010时, VO =
1
8

Vr ;输入量为 0001 时, VO=
1
16

V r。

上述电压输出值经运算放大器累加,最后获得的模拟量输出

电压为

V = -
1
2

B 3 +
1
4

B 2 +
1
8

B 1 +
1
16

B 0 V r ( 6. 2)

式中 B 3、B 2、B 1、B 0——为二进制数字量各位取值。

若对应 n 位二进制数字量输入, 则有 2n 个模拟量输出值, 当

输入值各位都为 1 时,对应的模拟量输出电压为满度电压:

V = -
1
2

+
1
4

+
1
8

+ ⋯ +
1
2
n Vr ( 6. 3)

  完成 D/ A 转换功能的芯片称为 DA C 芯片。选择 DAC 芯片

的重要指标是转换精度和分辨率。精度反映实际输出电压与理论

输出电压的接近程度。分辨率是 DAC 所能分辨的最小电压增量,

取决于输入数字量的位数。对于 8位芯片, 当满量程为 10V 时, 其

分辨率为
1
2

8× 10V = 39mV。
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2. A / D 转换原理

A / D 转换器将模拟量转换为数字量,简称 A DC,一般有三种

形式:积分式、逐次逼近式和计数器型。积分式 ADC 芯片转换时

间较长但抗干扰能力强,在转换速度允许的条件下, 为保证精度常

采用积分式 A DC。

积分式 A / D 转换器采用间接测量的方法,先把输入电压变换

成与自身平均值成比例的时间间隔,然后再用计数器对这时间间

隔计数, 测出这段时间, 计数值的大小就对应了输出电压的大小,

其原理见图 6. 12。

图 6. 12 双积分 A/ D 转换

它的工作过程主要分为定时采样和定量计时两个阶段。

( 1) 定时采样。由控制电路发出信号把开关 K 1 合上,输入被

测模拟电压 V in , 该电压接到积分器的输入端,进行固定时间积分。

于是积分器输出电压 Vout

Vout = -
1

RC∫
T

1

0
Vi n dt = VA ( 6. 4)

如果设 V1 为固定时间间隔 T 1 内 Vi n的平均值,即

V1 =
1

T 1
∫

T
1

0
V in d t ( 6. 5)

则有
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VA = -
1

RC
T 1 V1 ( 6. 6)

式中, R、C——分别为电路积分器的电阻和电容。

( 2) 定量计时。在 T 1 时间结束之后,由控制器发出信号使 K 1

断开,同时将 K 2 或 K 3 合上, 把与V in极性相反的基准电压 V r 接到

积分器的输入端。是接通 K 2 还是 K 3 取决于 V in的极性。这时积分

器由于引入相反极性电压,因而输出电压开始复原, 当复原到原始

状态(零电平)时,检零比较器发出信号, 定量计时阶段结束。这段

时间用 T 2 表示, 积分器输出为

Vout = VA -
1

RC∫
T

2

0
Vr d t = 0

即

   VA =
1

RC
V r T 2 ( 6. 7)

由式( 6. 7)与式( 6. 6)比较,则有

T 2 = -
T 1

Vr
¡¤V1 = K V1 ( 6. 8)

由式( 6. 8)看出, 定量计时输出的时间间隔 T 2 与输入被测电压的

平均值 V1 成正比。用 T 2 对门控计数器做定时控制, 则计数器计数

多少与 T 2 也成正比。于是输入到积分器的模拟量将与计数器上输

入的数字量一一对应,从而实现了模数( A / D)转换。

这种转换方式,由于在一次转换过程中完成了两次积分运算,

因此称为双积分转换器。由于被测电压是 T 1 时间间隔内的平均

值,因而对常态干扰有较强的抑制能力。因二次积分, 故转换速度

较慢。

第三节 热工参数的测量与控制

供热系统测量控制的主要参数为温度、压力、流量和热量等。
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测量参数的仪表称为传感器、变送器。传感器感应供热系统中的各

种参数,变送器则将其变换为电信号, 送至计算机。因此,传感器、

变送器被视为计算机监控系统的“眼睛”。在计算机监控系统中, 测

量温度、压力、流量的仪表, 分别称为温度、压力和流量传感器, 变

送器。参数的调节控制一般是通过执行器及其驱动电路来实现的。

最常用的执行器如电动调 节阀等。在计算机监控系统中,执行器

的动作代替了人的操作,因此, 执行器是工艺自动化的“手脚”。

传感器(包括变送器)、执行器的投资约占整个计算机监控系

统总投资的 40%—70%。传感器、执行器的故障率约占计算机监

控系统总故障率的 60%以上。因此, 可以看出:传感器、执行器不

但是计算机监控系统的重要组成部分, 而且也是比较薄弱的一个

环节。

传感器容易出现的故障主要是无测量信号或测量数据不准。

执行器的故障主要是驱动器失灵,发生误操作。传感器又称为一次

仪表,往往和执行器一起安装在供热系统中工作条件最差的部位,

这样发生故障的几率就更高了。因此,从某种意义上说, 计算机监

控系统工作的可靠性和调节品质的好坏, 很大程度上取决于传感

器和执行器。

传感器不能有效实现测量功能,一个重要原因是选型不当。其

次是变送器和执行器的驱动电路维护不当。因此, 为了正确设计及

时维修,必须对传感器、变送器以及执行器、驱动电路的性能、特点

有基本了解。

一、传感器与变送器的性能描述

传感器、变送器的性能主要由以下几个参数描绘。

1. 测量范围。一般传感器的样本都给出该传感器正常工作的

测量范围,以及相应变送器信号输出范围。选用传感器时, 其实际

测量值应在传感器满量程的 60%左右为宜,过大过小都将影响测
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量精度。为保证这一点,传感器口径常常小于管道直径, 安装时需

要缩口(特别是涡街流量传感器) ,这是正常的。

2. 准确度。准确度是指传感器、变送器测出的数值与被测量

参数实际数值的差值,因此是绝对精度。许多产品精度按百分比表

示, 如一级表, 即指精度为±1%。但百分比表示法, 常常不能看出

产品的实际准确度, 例如测量范围为 0—100℃的温度变送器,

±1%的准确度误差为±1℃, 而测量范围为 0—10℃的温度变送

器, ±1℃的准确度其误差仅为 0. 1℃。后者的绝对精度远高于前

者。因此,在供热系统中, 除流量、热量可用百分比衡量精度外, 温

度、压力等参数测量一般应该以具体的测量误差来衡量精度。

3. 不一致性。表示同一型号的传感器、变送器测量数值的差

别。此参数反映传感器、变送器之间的互换性。由于计算机系统往

往连接众多传感器,很难逐台进行调整修正, 因此希望选择一致性

较好的传感器、变送器。

4. 测量误差。由传感器、变送器测出的参数数值, 与参数真值

存在着误差。这些测量误差包括系统误差(因仪表或环境温度引起

的漂移等)和随机误差(重复测量的不一致)。测量误差并不是准确

度,测量误差经过一定的数据处理后, 才能得到其准确度。

二、变送器的输出特性

变送器要与计算机连接,使其输出的信号能被计算机接收, 因

此要了解变送器的输出特性。变送器一般有两种输出型式:模拟量

输出和数字量输出。

1. 模拟量输出

变送器的输出信号为电流或电压信号。当输出为电流信号时,

信号范围一般为 0—10mA 或 4—20mA;当输出为电压信号时, 信

号范围为 0—2V、0—5V 或 0—10V。模拟量输出的信号要接到计

算机的 AI 接口(模拟量输入口)上, 经过 A/ D 变换, 变为数字量
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后,才能最终被计算机所接收。当计算机要求的输入电压为 0—2V

时,计算机与模拟量输出的变送器的连接方式分别由图 6. 13—图

6. 17所示。

变送器以模拟量输出时,一般以二芯屏蔽电缆接出。在选用变

送器时,还应注意变送器的带负载能力。对于 0—10mA 输出信号

的变送器,在采用图 6. 13 连接方式时,负载能力应大于 200Ω。对

于 4—20mA 输出信号的变送器,在采用图 6. 14的连接方式时, 负

载能力应大于 100Ω。对于电压输出型变送器,当采用图 6. 15—图

6. 17 的连接方式时, 变送器的负载能力应要求输出电流大于

1mA。

图 6. 13 �计算机与 0—10mA 输出

的 DDZ-Ⅱ型变送器连接

图 6. 14 �计算机与 4—20mA 输出

的 DDZ-Ⅲ型变送器连接
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图 6. 15 0—2V 输出的变送器

与计算机连接

图 6. 16 0—5V 输出的变送

器与计算机连接

图 6. 17 0—10V 输出的变送器与计算机连接

2. 数字量输出

变送器的输出信号是调制后(见第四节)的通断信号。图 6. 18

给出了几种调制信号的型式:

图 6. 18 几种数字量输出的信号形式
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输出上述数字量形式的变送器, 不需要先经过 A / D 变换, 可

直接接到计算机的 DI 接口上(数字输入口)进行分析处理。图

6. 19为此类变送器通过光电隔离器直接与计算机连接的一种方

式。

图 6. 19 数字型变送器与计算机连接

光电隔离器的功能是通过光的耦合把电信号传送给次级, 再

被计算机接收。由于中间没有电路直接联系, 可避免各种外界干扰

信号进入计算机,从而提高了计算机的抗干扰能力和可靠性。选用

这种变送器时,应注意其带负载的能力。按图 6. 19方式连接时, 变

送器输出端低灌电流能力应大于 4mA (电阻 750Ω) , 否则光电隔

离不能正常工作。

变送器以数字量形式输出时,一般以三芯屏蔽电缆接出。

三、温度传感器

目前热工参数测量中, 常用的温度传感器有铂、镍、铜电阻式

温度计,集成化 PN 结测温元件, 热敏电阻温度计以及石英晶振温

度计等,对于不同的测量要求, 可选用不同的温度传感器。

1. 铂、镍、铜电阻温度计

有关电阻-温度数值对照见表 6. 6。铂电阻温度传感器由于性
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能比较稳定,线性度好, 互换性好,一般用在精度比较高的测量中,

可作为Ⅰ、Ⅱ级精度的标准温度计, 目前应用比较广泛。铜电阻温

度传感器只能作为Ⅱ、Ⅲ级精度的温度计使用。

表 6. 6 电阻、温度值对照

温度 t

(℃)

   电阻 R (Ω)

铂 镍 铜

0 r100 �100 p100 �

100 �139 �160 p144 �

从表中所列特性看出, 对于铂电阻, 温度每变化 10℃其对应的电

阻值变化约 4Ω左右。当工作电流为 1mA 时,传感器两端的输出

电压值 4mV。这种微小的电信号难以直接远传遥测,必须配有高

精度的放大器线路,组成较复杂的变送器, 才能输出模拟量为 0—

5V 电压值或 4—20mA 的电流信号。由于信号过弱, 目前还没有

就地变换为数字量形式的变送器。由于上述原因, 铂电阻温度传感

器价格较贵,不宜远距离输送, 使用范围受到限制。

2. 集成化 PN 结测温元件

这种温度传感器主要是根据半导体 PN 结的感温特性制作

的。PN 结测温元件输出的直流电压为 100mV/℃,便于处理。缺点

是精度不高,一致性较差, 适用于精度要求不高的场合。

A D590集成芯片测温元件, 也是一种半导体温度传感器。在

给定工作电压下,电流随元件的温度变化成正比变化。在- 55—

+ 155℃的测量范围内测量误差小于 0. 5℃。

半导体温度传 感器将由温度变化引起的电流变化转换为电

压变化, 再经放大器放大, 输出 0—5V 电压信号, 这就组成了半导

体温度变送器。

3. 热敏电阻温度传感器

这种温度传感器的特点是随着温度的升高其阻值降低。不同
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型号的热敏电阻, 其阻值特性不同, 主要是其 B值 (材料常数 )和

标称值(温度为 25℃时的阻值)不同, 比如 T X 型的比 T Z 型在同

温度下的阻值低,阻值特性曲线如图 6. 20,图 6. 21。其中 T X 型主

要用于测量室内及室外温度,测温范围- 30—60℃。T Z 型主要用

于测量热水管道水温,测温范围为 0—100℃。

图 6. 20 T X型热敏电阻、电阻与温度的关系

图 6. 21 T Z 型热敏电阻、电阻与温度的关系

一般的热敏电阻外形如图 6. 22中的 a 用万用表可粗测其电

阻值。使用万用表测量时只要直接测量其两极引线间的阻值即可。
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 图 6. 22 热敏电阻温度传感器

( a) 一般型 ( b) 串联型 ( c) 并联型
有时为了提高热敏电阻的一致性(即:使每个热敏电阻阻值与温度

间的关系都相同) , 制造出“配对式”热敏电阻, 即将两个热敏电阻

配合在一起使用。一般有串联型(如图 6. 22( b) )和并联型(图 6. 22

( c) )两种。此时只有在两个电阻装在一起使用时才有效, 当一个电

阻损坏时,此热敏电阻对即损坏。绝不允许随意拆开热敏电阻对或

给热敏电阻做其它的配对。串联或并联热敏电阻对, 只能测量两侧

引脚间的电阻值才有意义。热敏电阻体积小,引线细, 玻璃珠机械

强度不太好。因此在安装和测量时一定要防止损坏。

由于热敏电阻阻值较大, 有时达 10—20kΩ或更高, 因此在用

万用表测其阻值时一定不能用手同时握住它的两个引脚, 这是因

为人体的电阻值一般在 100kΩ左右, 用手握住热敏电阻的两个引

脚,相当于给它并联上一个电阻, 致使测出的电阻值偏低。正确的

方法应该是用手握住一个引脚及万用表笔, 用另一只表笔与另一

个电阻引脚接触进行测量。

热敏电阻体积很小,因此很小的功率就会使其发热, 从而使热

敏电阻的温升影响了测量的准确性。因此,在测量热敏电阻时, 一

般要求它通过的电流小于 100μA ,或平均功率小于 0. 01mW。

为了对温度进行计算机测量, 还需要将热敏电阻的信号变为

电信号,这就需要“变送器”。一般的变送器将热敏电阻的电阻信号

转换为电压或电流信号,再送至二次仪表进行测量。当使用计算机

进行检测时,为了减少信号传输和二次测量转换所引起的误差, 则

采用了直接数字量输出的变送器。其测量原理如图 6. 23。
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图 6. 23 数字式温度变送器

( a ) 电路原理 ,  ( b) 占空比输出信号

三端稳压器将工作电源稳定在 5V ,给时基电路 555供电。电

源通过标准电阻 R 对电容 C 充电,这时 D 1 导通, D 2 截止,热敏电

阻内无电流通过。当电容 C 上的电压充高至一定程度时, 555 电路

翻转,脚 7上电平变为 0, 于是二极管 D 1 截止,电容 C 通过二极管

D 2 和热敏电阻 R t 而向 555的管脚 7 放电, 直至 C 上的电压降低

后, 555电路重新翻转为止。这样, 充电周期的时间与放电周期的

时间之比,等于标准电阻 R 与热敏电阻 R t 间的阻值之比,于是, 只

要测出电路 555 的充电周期 T 2 和放电周期 T 1 时间来, 即可计算

出热敏电阻 R t 与标准电阻 R 的阻值之比, R t/ R = T 2 / T 1 , 进而可

求出热敏电阻值 R t 和温度 t。

4. 石英晶振温度传感器

这种温度传感器是利用石英谐振器的频率与温度的特定关系

制作的。该温度传感器在温度为 0℃时, 其频率值约为 f 0 =

9980k Hz;温度为 100℃时, 频率为 f 100 = 100070kH z, 即温度每升

高 1℃频 率 增 加 900Hz, 因 此 其 测 温 精 度 可 达 ± 0. 05—

±0. 001℃。国家计量院生产的石英晶振温度传感器性能列于表

6. 7中。

·443·



表 6. 7 石英晶振温度传感器性能

型 号 量程(℃) 误差( Hz) 分辨率(℃) 滞后( s)

SQT -BZ - 80 �—0 ±15 �0 C. 0001 ≤5 �

SQT -QZ 0 E—100 ±10 �0 C. 0001 ≤5 �

  这种温度传感器具有精度高、性能稳定和线性度好等特点, 又

能以频率信号输出,故便于数字化和远距离测量。适合于温度变化

较慢而测量精度要求高的场合, 如供热系统中用于热量核算的计

量站的温度测量中。

四、压力传感器

压力传感器的压敏元件为压阻型敏感元件, 在同一弹性基体

上均布 4个应变电阻, 组成一个桥路,见图 6. 24。当压敏元件处于

常态,没有外在压力时, 设计时使 R1 = R 2 = R 3 = R4 , 这时桥路输出

电压Δe为零。当弹性基体(敏感元件)受压变形时, 4个应变电阻

的阻值发生相应变化,这时在应变电阻的设计中, 使 R 1、R 4 为负向

变化,则当弹性基体受压变形时, 桥路输出一个正向电压信号 Δe。

若应变电阻值的变化与外界压力变化成线性关系, 则电桥的输出

信号和压力的变化也为近似线性关系。

压阻型敏感元件的制作方法为:在一电绝缘弹性基体上, 利用

光刻或腐蚀方法制成四个应变电阻。一般弹性基体为硅片, 适合于

集成化生产。桥路电阻的阻值一般在几百欧到数千欧之间, 桥路供

电电压为 5—10V。供电电压不宜过高,否则桥路电流过大, 会产生

热误差。但过小,则会导致敏感元件灵敏度下降。

在额定压力下,弹性元件的形变很小, 因此桥路不平衡输出电

压很小,只有 10—100mV, 需要通过放大电路将电压信号放大。由

于敏感元件存在不一致性,并有温度漂移, 需要通过调整电路进行

调整,以满足零点及满度的调节, 并给予温漂补偿。信号变换电路

则将调整电路后的电信号变为输出信号。输出信号当为电压型时
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图 6. 24 压敏元件桥式电路

为 1—5V , 最小负载电阻 500Ω;

输出信 号为电 流型 时为 0—

10mA 或 4—20mA , 负载电阻不

小于 250Ω;输出信号为频率型时

为 1—5kH z 高波, 幅度 0—5V ,

负载电流为 10—15mA。压力变

送器的电路组成见图 6. 25。

压力传感器有各种型号, 但

原理基本相同。压力传感头一般

采用国产 D-4 型, 高档可用美国

316 型。压力测量范围 0. 05—

图 6. 25 压力变送器电路组成

20MP a,精度 1级至 0. 2级。输出信号为电压、频率时, 电源电压要

求为 5—9V 直流;输出信号为电流时, 电源电压为 12. 5—36V 直

流。过载能力一般为最大量程的 1. 5倍。被测流体温度范围- 45—

+ 120℃。环境温度- 45—+ 80℃。对于高性能的传感器, 年稳定

度在 0. 2%以内。温度漂移在 0. 01%—0. 04% (每 1℃)之间。

五、流量计

流量是供热系统中重要参数之一, 正确测量流量对供热系统

的监控有重要意义。测量流量的仪表为流量计,种类有多种多样。
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孔板流量计精度较高, 但阻力大,需要经常校验;涡轮流量计精度

也比较高,但因供热系统中被测流体含有杂质, 涡轮磨损后测量精

度锐减。以上两种流量计,过去在供热系统中使用较多, 由于上述

缺陷,近年来逐渐减少。电磁流量计、涡街(或旋涡)流量计、弯管流

量计及超声波流量计是近年来发展的新型流量计, 由于独特的优

点,已逐渐在供热系统的测量中广泛使用。

1. 电磁流量计

( 1) 工作原理

作为电导体的流体在磁场中流动,切割磁力线, 在流体中将产

生感应电动势。根据感应电动势与流体流速成正比关系, 测量流体

流量。根据这一原理制作的流量计称为电磁流量计。图 6. 26 表示

电磁流量计的原理结构图。主要由变送器、转换器和显示器组成。

变送器主要由磁路部分、测量导管、电极、内衬及外壳五部分组成

(见图 6. 27)。绕组产生均匀磁场,流体在导管内流过, 垂直切割磁

力线,一对电极水平布置在导管内两侧, 将流体产生的感应电势引

出。变送器材料为满足非磁性、不导电及强度要求, 一般选用复合

管,即导管外层是非磁性的金属管道(多为不锈钢) , 内壁镶嵌不导

电的绝缘层,如聚四氟乙烯、环氧树脂玻璃、氯丁橡胶或陶瓷等。电

极固定在导管壁上,多数直接与流体接触。电极材料必须是非磁性

导电体,一般由不锈钢、耐酸钢、铂铱合金制成。

根据电磁感应的右手定则, 可用下式表明流体流量 G与感应

电动势 E 的线性关系:

G =
πD
4

E
BM sinωt
× 10

8
  cm

3
/ s ( 6. 9)

式中 �G——流体体积流量, cm
3
/ s;

E——感应电动势, V;

B M——交流磁场磁感应强度的最大值, Gs;

ω——角速度;
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图 6. 26 电磁流量计的组成

1—电磁流量变送器 ,

2—电磁流量转换器 ,

3—流量显示记录仪

图 6. 27 电磁流量计变送器

1—上壳 ,  2—磁轭 ,  3—励磁绕组 ,

4—下壳 ,  5—内衬 ,  6—导管 ,

7—电极

t——时间;

D——导管内衬直径(即导体在磁场中的长度) , cm。

当导管直径 D、磁感应强度 BM 恒定时,即可通过感应电势 E

的测量反映出被测流体的体积流量 G。

变送器的输出值为交流毫伏信号。转换器的作用是将变送器

的微弱输出信号放大并转换为标准直流电流信号输出( 0—10mA

或 4—20mA )。为避免电磁干扰, 变送器与转换器之间用屏蔽电缆

连接,二者距离不许超过 30m。屏蔽电缆需单独敷设, 不能与电源

线同管敷设。

( 2) 性能评价

电磁流量计具有独特的优点:

① 阻力小。变送器导管内径与热网管道内径完全相同, 内部

无阻力元件及活动部件, 因此避免了涡轮、靶式、差压等型式阻力

大易磨损影响精度和寿命的缺点。

② 测量范围比较宽。热网中流体速度从 0—0. 3m/ s 到 0—

10m / s 范围均可测量。被测管道直径从 2. 5mm 到 2. 4m 均可适
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用。

③ 测量精度高。输出的标准电流为 0—10mA 或 4—20mA ,

不受流体温度、压力、密度、粘度等参数的影响, 不需进行参数补

偿。保证输出电流与体积流量呈线性关系。测量精度为±0. 5% -

±2. 5% , 一般测量误差与上限流速有关,满刻度流速越高, 测量误

差越小,当满刻度流速 1m/ s 以上时, 测量误差为±1%。

④ 耐磨损,可测腐蚀性流体。与被测流体直接接触的导管内

衬和电极,可由耐酸、耐磨材料组成,可测各种酸、碱、盐和矿浆、水

泥浆以及纤维溶液。

目前电磁流量计的主要缺点是结构复杂 (防止电磁干扰和电

源波动带来的测量误差) , 成本较高。其次是内衬材料受耐温限制,

被测流体温度不能超过 120℃。开封仪表厂生产。

2. 涡街流量计

涡街流量计是基于流体振荡原理于七十年代发展起来的新型

流量计。非流线型物体后面的尾流振荡现象称为卡门涡街(因纪念

卡门首次提出涡街理论而得名)。按卡门涡街理论制造的流量计称

为涡街流量计或称旋涡流量计。

( 1) 工作原理与构成

涡街流量计由旋涡发生体、感测器及信号处理系统(转换器)

三部分组成,旋涡发生体是核心。在流体中垂直于流向插入一根非

流线型柱状物体,即可成为旋涡发生体。当流速大于一定值时, 在

柱状物两侧将产生两排旋转方向相反、交替出现的旋涡, 这两排平

行的涡列称为卡门涡街,如图 6. 28 所示。当涡街稳定时(例如, 对

于圆柱体后的卡门涡街, 涡列间隔 h 与旋涡间隔 l 之比 h/ l 为

0. 281时才是稳定的) , 所产生的旋涡频率 f (单侧 )和流体速度间

有如下关系:

f = St
v1

d
   H z ( 6. 10)
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图 6. 28 卡门涡街形成原理示意

式中 �v1——旋涡发生体两侧的流速, m / s;

d——旋涡发生体迎流面的最大宽度, m;

S t——斯特劳哈尔( Strouhal)数, 无量纲。在以 d 为特征尺

寸的雷诺数 Re = 4× 10
3
- 5× 10

5
范围内, St 为常数, 一般为

0. 15—0. 22之间;

   f ——涡旋频率, Hz。

若设流体管道直径为 D ( mm) ,流体在管道中流速为 v( m/ s) , F 和

F 1 分别为管道截面积和旋涡发生体两侧流通截面积( m
2
) ,且 m=

F 1 / F ,上式可表示为

f = St
v

dm
   H z ( 6. 11)

进而可将流体容积流量 G表示为旋涡频率 f 的线性关系

G =
π
4

D
2 dm

St
f = K f   m

3
/ s ( 6. 12)

式中 K——仪表常数, 表示单位频率通过的流量值, m
3 ( S·

H z)。流量计出厂时标定给出,同一口径的流量计 K 值变化很小;

口径不同的流量计, K 值不同。

已知 K 值,测得旋涡频率即可计算出流体的容积流量。

旋涡发生体一般由不锈钢制作。其截面形状多为圆形、矩形、

三角形或组合形。圆柱体形, �St= 0. 21, 易加工,阻力小,但旋涡强

度较弱;矩形柱体, S t= 0. 18, 阻力大, 旋涡强烈且稳定,可在发生

体内或发生体后方检测信号;三角形柱体, 底边朝流向, St= 0. 16,
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阻力小,旋涡强烈而稳定, 在发生体的前后方及发生体内均可检测

信号。

涡街感测器一般由压电晶体元件或超声波进行旋涡信号检

测。当用压电晶体元件作为感测器时, 是将压电晶体元件封装于发

生体内部。当旋涡发生体两侧交替发生旋涡时, 流体就对旋涡发生

体两侧产生一个交变的升力,从而使旋涡发生体内产生交变压力。

压电晶体元件即可检测这个交变应力。由于压电晶体的正压电效

应。压电元件就会输出与旋涡同频率的交变电荷信号。感测器获

得的交变电荷信号经转换器的放大、滤波整形等处理, 得到代表涡

街频率的数字脉冲,以便于显示或与计算机联用。根据需要, 转换

器也可输出模拟信号。转换器输出频率信号, 用三线连接(信号线、

电源线、地线) ;输出模拟信号, 用二线连接。供电电源,有的是 24V

DC±10% , 有的是 12V DC±5%。

( 2) 性能评价

涡街流量计有许多优点,主要是:

① 旋涡的频率只与流体流速有关, 在一定的雷诺数范围内,

几乎不受流体性质(压力、温度、粘度和密度)变化的影响。因此, 涡

街流量计不需单独标定即可用于特殊流体和大流量的测量。被测

流体可以是液体,气体和蒸汽。

② 阻力小,量程比宽于其它流量计。

③ 仪表感测件结构简单,无转动件, 便于安装维护。

④ 测量精度较高, 误差约±1% ,重复性约±0. 5% ,不存在零

点漂移问题。

北京市公用事业科学研究所, 上海无线电九厂、开封仪表厂、

北京博思达仪器仪表有限公司等均有产品。

3. 超声波流量计

超声波流量计是近十几年来随着集成电路技术迅速发展才开

始应用的一种新型流量计。
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超声波流量计由超声波换能器、电子线路及流量显示累计系

统组成。超声波换能器一般将压电晶体做成圆形薄片(材料为锆钛

酸铅) , 以 40°角嵌入声楔中构成换能整体, 称为测头。超声波发射

换能器使电能通过压电晶体的逆压电效应转换为超声波能量, 然

后经声楔(由有机玻璃制成, 超声波通过时能量损失很小, 透射系

数接近为 1)、管壁, 发射到被测流体中, 超声波在流体中传播, 被

接收换能器接收,然后再转换为代表流体流量的电信号, 实现流量

的检测与显示。一般至少要两个测头,一个为超声波发射换能器,

另一个为超声波接收换能器。电子线路及流量显示、累计系统组装

成整体,成为主机, 便于携带。测得瞬时流量和累计流量可用数字

量或模拟量输出、显示。

根据对信号检测的原理, 超声波流量计大致可分为传播速度

差法、波束偏移法、多普勒法、相关法等类型。目前使用最普遍的是

传播速度差法中的频差法, 现将基本原理简述如下:图6. 29为测

量示意图。1为被测管道, 2为测头(声楔) , 两个测头相对装在管道

的外表面, 测头间距为 h。两个测头同时都是超声波发射换能器,

又是超声波接受换能器。当测头Ⅰ为发射器时,测头Ⅱ为接收器,

此时超声波经声楔、管壁、流体传播, 传播路径为 2L 1 + 2L 2 + L 3 ,

对流体流动方向而言为顺流传播;当测头Ⅱ为发射器, 测头Ⅰ为接

收器时,传播路径相同, 但传播方向则为逆向传播。因在流体中的

声速 c 一定,则顺流传播所需时间 t+ 短, 逆流传播所需时间 t - 长,

亦即顺、逆流传播频率不同, 频差 Δf = f + - f - = ( 1/ t+ ) - ( 1/

t - )。管道中流体的平均流速 vD 与频差 Δf 存在如下线性关系:

vD =
v
K

=
D

K sin2θ3
1 +

ct 0cosθ3
D

2

Δf ( 6. 13)

式中 v——超声波路径上的流体平均速度, 与 vD 不等,取决于雷

诺数 Re, m/ s;

   K——v/ vD 比值, 称为流量修正系数,其值
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图 6. 29 超声波流量计测量原理

1—管道 ,  2—声楔 ,  3—晶片 ,  4—耦合剂

K =
v
vD

= 1 + 0. 01 6. 25 + 431Re- 0. 237 ( 6. 14)

   �c——声速, m/ s ;

D——管道直径, mm ;

θ3——超声波在流体中的路径与管道径向夹角;

t 0——超声波经过声楔、管壁所需时间,当测头结构固定,

管径一定时,很容易算出。

测出超声波频差Δf , 即可算出流速 vD ,进而给出积流量 G。

超声波流量计的主机, 将从测头(传感器)接收到的频差信号

Δf 放大变换, 成为 4—20mA 的直流信号或 0—100H z 的脉冲信

号。对于 4—20mA 直流信号, 先经过 100Ω标准电阻使信号成为

0. 4—2V 电压信号, 再根据量程大小即可计算出流量值。对于 0—
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100Hz 的信号输出, 经光电隔离进行电平变换后即可接到计算机

的输入口。由于 0—100H z的频率较低, 直接测量误差较大,因而

采用测量周期的方法, 测量连续几个波的周期, 再取平均值, 取倒

数得到精确频率值 f x ,再根据仪表常数 K , 即得流量值 G= Kf x。

超声波流量计为非接触式仪表,测头不与被测流体直接接触,

从管道外表即可测出流量,使用很方便。被测管道直径为 25mm—

3m。可测清水, 也可测雨水、污水。由于测头受温度限制, 流体温度

超过 100℃时,无测量信号。测量精度±1. 0% , 由于声速与流体温

度有关,当流体温度变化时, 有一定误差。

国内大连索尼卡电子技术开发有限公司、本溪无线电一厂、开

封仪表厂均有生产。

六、执行器及驱动电路

执行器大体分为通断式和调节阀两大类。通断式执行器主要

指水泵、风机。调节阀分为水阀、风阀。在供热系统中, 驱动方式主

要为电动调节阀。

1. 水泵(风机)的控制

水泵(风机)在运行中只有两种状态,即停止和运行。对电器而

言, 即为水泵电源的接通和断开,通常是由交流接触器来实现的。

当按下常开按钮时,交流接触器通电吸合, 主触点与辅助常开触点

闭合。主触点将电机与三相电源接通,水泵启动运行。辅助触点使

接触器线圈保持通电吸合状态。当按下常闭按钮时,线圈断电, 主

触点和辅助常开触点断开,水泵停止运行。

对于计算机控制, 则是将通断信号由 DO 输出, 经光电隔离,

控制中间继电器的通断电,中间继电器再控制交流接触器的通断

电,从而实现对水泵(风机)的自动启、停控制。如果需要, 还可对水

泵(风机)进行变频调速控制。

2. 电动调节阀的控制
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电动调节阀由阀体和驱动装置组成。驱动电路主要由单相可

逆电动机、限位开关、开度反馈等组成。当开关控制触点“开”闭合

时,电动机正转;当“关”闭合时,电动机反转。在电动机轴上配以适

当的减速、转换装置, 可将电机轴的转动变换为直行程(水阀)、角

行程(风阀) ,通过电机的正反转, 实现调节阀的开关。当阀芯达到

开、关的极限位置时, 通过限位开关,自动切断电机电源。

在计算机监控系统中,电动调节阀的控制比较容易实现:可利

用两个输出口控制两个互锁的中间断电器,使电机正转或反转。同

时采集阀位反馈信号,通过软件判断, 将阀门调节到给定开度。在

将阀位信号输入计算机时,不论阀门反馈信号是电位器还是电流

信号,均应将其转换为计算机要求的输入电压, 这样计算机才能通

过 A / D 变换将其采集进去。

第四节 通 信 网 络

信息传递的过程称为通信。通信系统一般由发送部分、接受部

分和通讯线路组成。通信的质量除了和传送信号的特性,发送、接

受部分有关外,通信线路起着重要作用。

按通信线路可分为有线通信和无线通信。有线通信包括使用

双扭线对、多股导线电缆、扁平电缆、同轴电缆和光纤电缆等。无线

通信则包括利用地球表面、地下、水下和大气层等。

按传送信号可分为模拟信号和数字信号。话音、图象等属于模

拟信号,文字和数据则属于数字信号。采用模拟信号、数字信号的

通信分别称为模拟通信和数字通信。以下讨论的皆属于数字通信。

在长距离的通信网络中, 采用串行通信, 常用的接口标准有

RS-232C, RS-422等。

按信号传送方向可分为单工、半双工和全双工。单工指信号只

能向一个方向传送, 采用较少。半双工指信号可在两个方向上传
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送,但同一时刻只限于一个方向传送。全双工指能同时进行两个方

向的通信。

在数字通信中,数据是一位一位地串行传送的, 每秒钟传送的

位数称为波特率 bit / s(位/秒)。通信的波特率与通信距离有关, 对

同一类型的通讯线路来说,降低波特率可以提高通信距离。在满足

用户要求的前提下,适当降低通信速度可以降低成本。

根据不同的用途,可选用不同的通信网络。在工业控制系统

中, 可选用 RS-422 或电流环型式, 特点是可使用双扭线或电话

线,通信距离不太长, 通信速度不太快,成本比较低。在较长距离的

通信中,可采用带调制解调器的通信系统或无线通信。通信速度一

般在 300—9600 bit / s 之间。对于办公管理或其它特殊用户 , 距

离在 1 km 以内 , 通信速度较高 ( 1— 10 Mbit / s ) 时宜采用局

部区域网络。

一、无线通信系统

无线通信系统是利用电磁波传送信息的。典型的计算机无线

电通信网络如图 6. 30所示。

中央管理计算机(或下位机 )输出的信息经过抗干扰编码器,

送至中波发射机发送。中波接收机接收到信号后经抗干扰译码器

后送至下位机(或中央管理机)。无线电通讯的距离可达几十到几

百公里。它的优点是不需要架线,传输距离远。缺点是建点申请手

续复杂,易受干扰, 一般在有线通信线路难以敷设时采用。

二、利用电话线的调制解调系统

利用电话线的调制解调系统在大的供热系统中采用较多。按

传输信号来分,有频带调制解调器和基带调制解调器。基带调制解

调器是将计算机送出的数据代码变换成特定代码(二电平码, 差分

码等) , 直接送往二线或四线专用线路的通信设备。一般使用专线,
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图 6. 30 无线通信网络

其传输距离为十几公里。由于生产厂家极少,这里不予介绍。应用

得较多的是频带调制解调器。因为电话线的传输频谱分布范围为

300Hz—3400Hz,因此适合于传输音频信号。频带调制解调器的信

号调制一般采用频移键控法, 它是将数字信号转换成适宜于电话

线上传输的音频信号, 例如 1070Hz 代表逻辑“0”, 1270Hz 代表逻

辑“1”。图 6. 31为采用频移键控法的调制器完成信号合成的框图。

图 6. 31 频带调制框图

两个振荡器是调制器的主要部分。假设上面的振荡器在低于
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- 5V 的电压下接通, 下面的振荡器在高于+ 5V 的电压下接通。

如果 RS-232C要发送的信号与振荡器的输入相连, 则该信号将接

通或断开振荡器。当 RS-232C 的信号为- 12V 时, 1270H z的振荡

器被接通。如果 RS-232C 的发送数据线送出+ 12V 电平,上面的

振荡器断开, 下面的振荡器接通, 产生 1070H z频率。然后再用运

算放大器的选通功能将这两个振荡器产生的不同频率波合成后发

送通信电路。图 6. 32为解调器的工作原理图。

图 6. 32 解调器原理

两个不同频率分量组成的输入信号加到两个滤波网络的输入

端。滤波网络的功能是把输入信号分离成单独频率的分量。上面

的带阻滤波器对 1070H z中心频率呈很高阻抗, 而对 1070Hz 为中

心的窄带频率范围内信号呈低阻抗。信号进入带通滤波器, 对

1070H z 中心频率呈低阻抗, 而对不接近中心频率的信号呈高阻

抗。下面的滤波网络的功能与上述功能相同, 只是中心频率为

1270H z。两个滤波网络的输出经检波器, 输出 0, 1信号, 两检波器

的输出连到一个运算放大器输入端, 它将信号进行电平变换成

RS-232C适合的信号, 送入计算机。
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三、1—N 电流环型通信网络

1. 硬件原理

在通信速度不高, 传输距离不远,容量不大的情况下, 使用电

流环信号实现计算机之间的通信具有它独特的优点。电流环型网

络结构简单, 价格便宜, 易于维护, 在空调供热系统中应用得比较

多,图 6. 33 为其工作原理图。

图 6. 33 1—N 电流环型通信网络

中央计算机通过 RS-232C 标准串行接口与上位通信机相连,

将信号变换后由光电隔离送到环型网中, 同时由光电隔离器 D 2

接收电流环中信号。同样,对于每一台下位计算机, 其串行口信号

经下位接口机由光电隔离 D 4 将信号送到电流环中, 由光电隔离

D 3 接收电流环中的信号。正常情况下, 继电器 J 的常闭触点吸合。

在等待状态时, 整个电流环流过 20mA 电流。在上位机或下位机

中的某一个发送“0”时, 电流环路断开, 断开信号被本机以及环路

上所有的计算机接收到。因此, 电流环网络可以实现环型网络上所

有计算机相互之间的通信,同时也决定着这种环型网络只能实现

半双工通信。图中,环路电流由电位器进行调整。断电器 J 由下位

接口机来控制, 当某下位机断电时, 该下位机的 J 释放, 将 D5 接

入环路中,以保证网络畅通无阻。由上述介绍可知, 电流环路中传
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输的是通断信号,因此抗干扰性较强, 适合于距离小于 10km 的计

算机之间的通信,通信速度一般取 300bit / s—1200bit/ s。

2. 软件原理

由上面可看出, 电流环网络可以实现网络中各计算机相互之

间的通信。但在一般的工程使用中主要采用主从式通信方式。即

通信是在中央计算机的控制下完成。下面简要介绍这种方式。

在电流环网络中的每一台下位机均有自己的通信站号。当中

央机要与某台下位机通信时, 中央机首先发出该下位机的通信站

号,然后发出收发命令, 说明是向该下位机索取数据还是发出控制

命令。若是发控制命令,则继续将该命令发完。否则, 中央机停止

发数,准备接收该下位机发来的信息。

中央机发的通信站号被每一台下位机接收到, 每台下位机均

对此通信站号进行判断。如发现不是与自己联络, 则继续原来的工

作。否则接收中央机发出的全部信息并按照命令进行相应的操作

或者发出中央机所要索取的数据。

为了提高数据传输的可靠性,无论是中央机还是下位机, 每发

出一段数据后,都要发出该段数据的检验和, 收方接到数据后所作

的检验和与所接收到的检验和不符,则该段数据作废。采用这种方

法,通信可靠性大大提高。

四、局域网络

局域网是在一个小区域范围内对各种数据通信设备提供互联

的通信网。简便而言, 即微机的区域网就是将一系列独立的 PC 计

算机组成一个多用户系统,使得系统各站之间可以通过网络实现

资源共享。

局域网中的 PC 机和其它设备通常称为站。站有可能被描述

为用户或服务器,这是两种基本功能。服务器用于管理网络资源,

例如共享磁盘, 允许用户站访问这些资源;用户站有时也称工作
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站,是网络上的真正用户。

P C 局域网的特征是:磁盘共享;文件共享;打印机共享;调制

解调器共享; PC 机之间文件传输等。

局域网的产品有很多种, 如 3Com 公司的 3+ 网, Dat apoint 公

司的 A RCN ET 网, IBM 公司的 T oken-Ring 网和 Novell 公司的

N etware 网等。大型网络用以太网比较多, 因为以太网的兼容性

好, 其它不同类型的网络可以挂在以太网上。对于较小规模的网

络,目前使用较多的是 3+ 网和 N ovell网。

1. 3
+
网络

3
+
网络是在 DOS3. 1的基础上发展起来的网络软件, 它的硬

件配置如图 6. 34所示。

图 6. 34 3+ 网络

通过同轴电缆将各个 P C 工作站相连, 对于远程工作站,可借

助电话线通过调制解调器由服务器连至局域网上。

同轴电缆的长度有一定限制, 如果距离很远可通过中继器连

接,这时距离可达 2. 5km。

可以看出 3
+
网的结构型式是总线型的。

2. N ovell 的 N et ware 网

N etware 网有不同的网卡可供选择,可以组成星形、环形、总

线形等。
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一个完整的网络包括:网络服务器(多个) , 联接在网络服务器

上的外部设备,若干个工作站以及联接电缆。网络服务器是核心,

它的任务是管理共享文件,管理系统安全, 协调工作站间的通信以

及控制打印机、磁盘子系统的使用。

局域网能使网络上的用户共享硬盘、外设资源, 避免软硬重复

投资。局域网还可以将分散在各处计算机中的数据适时集中、综合

处理。

第五节 计算机监控系统软件

计算机监控系统与常规仪表监控系统相比,具有组态灵活, 智

能性强,管理功能完备等优点。要真正体现这些优点, 完全靠相应

的软件。没有软件支持,任何功能不能实现。因此, 软件是计算机

控制系统的核心。

对于不同的计算机监控系统,相应有不同的支持软件。大体而

言, 根据功能需要, 对于分布式计算机监控系统, 主要应有如下一

些软件:各台下位机(现场控制机)的运行软件, 中央管理机的管理

软件,各台下位机与中央管理机之间的通信软件。

一、下位机软件

一般下位机软件均采用统一的模块化程序结构, 总的结构框

图为图 6. 35所示。

1. 用户系统数据库

该数据库描述了控制对象(如一个具体的供热系统)对下位机

的测控任务的基本内容, 包括测量参数的名称, 测量数目, 被调参

数,调节参数, 控制算法,输入、输出通道的设备定义等。

上述基本测控内容是由一系列数据表格表述的。表格是按照

16 进制数码, 根据严格的数据格式要求填写。对于工程技术人员
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图 6. 35 软件结构图

(供热系统用户)来说, 掌握这些填表要求有一定困难。为方便用

户,通常配有开发环境(见后叙) , 工程技术人员只需对监控对象提

出具体测控要求,开发环境即可自动生成用户系统数据库。

2. 解释模块

解释模块的任务就是对用户系统数据库的数码进行处理, 将

它们转换为主机认可的一系列基本运算命令或主机可以接受的关

系表和函数式。因此,解释模块是用户与执行软件的连接点, 是下

位机软件的重要环节。

3. 库程序

包括一系列适用于检测与控制的基础子程序:浮点数运算程

序;多种插值程序;显示与打印程序;数制转换程序;常用控制算

法;多种参数测量与换算程序;多种信号检测程序;多种热工参数

曲线;串行通信程序等。

4. 用户调度程序

用户调度程序的任务是按时间实现对软件的运行管理, 实时

地激发相应的控制逻辑和输出控制命令。当某一控制逻辑被激发,

调度程序调用解释模块,对该逻辑进行分析, 产生一系列基本操作

命令,并在库程序的支持下逐一执行。这些命令包括:输入信号检

测;各种运算;控制规则;输出缓冲区计算;参数表修改等。可见调

度程序是下位机软件的指挥中心。
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解释模块、库程序和调度程序是计算机内部软件, 由汇编语言

编写。对于不同的机型和不同的应用对象,它们都是相同的, 用户

可不必掌握。

二、中央管理机软件

中央管理机软件包括用户接口服务程序、测量分析控制程序

和数据库管理程序。

1. 用户接口服务程序

用户接口服务程序也称为前台程序,基本功能是负责在屏幕

上显示各种图形和数据, 同时与用户(操作人员)之间进行各种信

息交换(通过键盘或鼠标器) ,实时执行用户发出的各种操作指令。

用户接口服务程序,一般由若干个接口描述文件和图形文件

构成,每一种画面状态对应一个接口描述文件。当中央管理机进

入用户接口服务程序时 , 首先读入对应于当前画面状况的

接口文件 , 然后根据用户需要通过键盘或鼠标器的操作 , 使

屏幕进入新的画面。

用户接口服务程序的显示,打印功能, 根据用户需要编制。可

以显示供热系统热源、热力站、局部区域网的系统图、水压图、各种

参数曲线以及当前的和历史的参数,也可以显示水泵、风机和各种

调节阀的运行状态。通过打印机可以打印运行日志、各种表报以及

上述各种显示内容。根据需要也可以在大屏幕上显示有关内容。在

用户需要的时候, 可通过键盘或鼠标器修改有关调节参数的设定

值,对水泵、风机或调节阀进行远动控制。

2. 测量分析控制程序

( 1) 程序调度。测量分析控制程序也可称为后台程序。主要功

能是定时采集下位机的测量数据并向下位机发出控制指令;计算

处理测量数据, 分析运行工况, 预测系统特性和调节参数;进行故

障诊断,发出事故报警。
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后台调度程序是在定时文件控制下运行的。无论数据采集, 数

据处理,控制计算还是故障诊断, 都必须按照预先规定的时间间隔

进行。根据用户需要,当中央管理机转入用户接口服务程序时(前

台程序) , 后台调度程序自动暂停运行。当这种前后台转换正好发

生在后台执行通信程序时,此时通信并不中断, 而是以更高一级的

中断方式与前台程序同时运行。在规定时间内,用户未通过键盘、

鼠标器发出操作指令, 系统自动退出前台程序, 继续执行后

台程序。

( 2) 控制算法。根据第三章的叙述, 在供热系统中主要的被调

参数是供、回水温度(或供回水平均温度)和循环流量。主要的调节

参数是循环流量和调节阀开度。当供热系统在外界的干扰下, 被调

参数的实际运行值与给定值不一致时, 就需要通过对调节参数的

调节,消除被调参数的偏离。对于计算机监控系统来说, 中央管理

机实际上就是起着调节器的作用(参见图 6. 36)。

图 6. 36 自动控制系统框图

对于供热系统的流量均匀调节,在直接连接的条件下, 使用计

算机监控系统,宜采用回水温度调节法。被调参数为回水温度, 调

节参数为循环水量或电动调节阀的阀位。对于间接连接的供热系

统, 宜采用平均温度调节法, 被调参数为二次网的供回水平均温

度,调节参数为一次网的循环流量或电动调节阀的阀位。

由于供热系统热惰性大,属于大滞后系统, 从调节规律的选择

而言,适合于采样调节。即电动调节阀不能连续调节, 否则将产生
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振荡,被调参数出现上下反复波动的现象, 调节效果反而不好。采

样调节就是对电动调节阀进行间歇性的调节, 一般 1、2 个小时调

节一次,视供热系统的规模大小而定。系统愈大,间歇时间应愈长,

这样可以充分反映延时的影响。每次调节, 电动调节阀的开度变化

也不能过大, 调节幅度 ΔL 应由当前的阀门开度 L 和温度偏差 Δt

决定:

ΔL = a L
b

¡¤Δt   % ( 6. 15)

式中 a、b——大于 0 小于 1的指数系数, 决定于电动调节阀的调

节特性。确定 a、b的原则应是当前调节阀的开度 L 愈小, 每次调节

的幅度ΔL 应更小。

每次调节的间歇时间较长时,对于回水温度调节法, 温度偏差

按下式计算

Δt = th z - t hi ( 6. 16)

式中 �t hz——当前系统的总回水温度, ℃;

t hi——各被调阀门处的回水温度,℃。

对于间接连接系统,温度偏差按下式计算:

Δt = t p - t p i ( 6. 17)

式中 t p——二次网供回水平均温度给定值,℃, 可由公式( 3. 45)

计算确定;

   t p i——二次网实际供回水平均温度,℃。

对于运行调节, 被调参数——供水温度和循环流量按第三章

第七节的方法进行预测。

前后台程序一般都用 F ORTRA N、P ROLOG 等高级语言编

写。

3. 数据库管理程序

数据库用来对测量参数和分析统计后的数据进行存贮和管

理。一般以下位机为基本单元来归类。在数据库中分当前数据文

件和历史数据文件。使用字符串表明下位机的编号,参数的名称,
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数值大小以及测量的年、月、日等时间。

在数据库中还编辑有中文字库。使屏幕显示、打印报表、程序

运行提示皆用汉字表述,实现人机中文对话, 便于一般运行人员能

进行计算机的使用、管理。

三、开发环境

开发环境实际上就是针对工程的实际需要, 计算机自动编制

监控系统运行软件的一种功能。对于不同的供热系统, 必然配置不

同的计算机监控系统,这就需要编制相应的不同的运行软件。由于

工艺专业人员不熟悉编程业务, 软件专业人员也不熟悉工艺要求

的细节。这就给软件的编制带来许多困难,不但工作量浩繁, 而且

极易出错。开发环境的推出,使软件的编制变得十分方便。

在开发环境的支持下,通过人机对话, 工程技术人员按照计算

机的提示,将供热系统有关计算机监控的具体要求输入计算机, 计

算机即可自动完成整个系统的软件编制。当工程发生变化时, 还可

随时修改编好的软件。

第六节 计算机监控系统的工程应用

一个供热系统并不是一经配置计算机监控系统, 自然而然地

就能节能,就能改善供热效果, 计算机监控系统能不能充分发挥效

益,其基本前提是供热系统要有良好的设计、良好的管理运行。因

此,供热系统计算机监控设计一般应包括两部分内容:首先应进行

供热系统的校核设计,然后再着手计算机监控设计。

一、供热系统的校核设计

对于一个供热工程新的设计, 最好工艺设计与计算机监控设

计应配合进行,前者要考虑后者的设计要求, 后者要对前者的设计

·763·



进行校核。对于一个已经实际运行的供热系统, 在计算机监控设计

之前,更必须对供热系统本身进行认真的校核设计, 必要时还应做

适当的技术改建。只有这样,计算机监控的设计方案才能比较合

理,投入运行后才能发挥更大的作用。

1. 热负荷、循环流量校核

对于准备进行计算机监控的供热系统,由于施工安装的变更,

特别是建筑物的改建扩建,一个实际运行的供热系统往往与设计

条件有很大差别。因此, 首先要进行热负荷和系统循环流量的校

核。热负荷必须按实际情况对各用户(供热建筑)做统计。概算热

指标与循环流量参见第一章、第五章有关标准确定。

2. 锅炉容量校核

目前锅炉容量普遍偏大, 根据第五章第一、二节的有关分析,

每 1t / h 锅炉的蒸汽容量应供热 0. 8—1. 0 万平方米为宜(折合为

民用住宅)。锅炉容量过大,不利于提高锅炉热效率, 不利于连续运

行制度的推广,不利于改善环境保护。过多的耗煤耗电, 不但影响

经济效益,而且不能充分发挥计算机的监控功能。在进行锅炉容量

校核的同时,应结合供热的远近期规划, 做出锅炉房合并和锅炉台

数调整的方案。提高热源的热能利用率, 对于热电厂等其它型式的

热源也完全适用。

3. 热网管径校核

由于建筑物的改建扩建, 供热负荷的变动, 锅炉房 (或其它热

源)的增减, 必然引起供热系统的更改。因此, 原设计的热外网管道

的输送能力是否满足变动后的实际流量的要求, 必须进行热网管

径的校核计算, 否则系统流量不可能在计算机监控系统中实现理

想的调节。

热网管径的校核计算,可以手算, 也可以利用编好的程序由计

算机计算。经计算,凡管径偏小的管线, 必须更换为要求的管径。

4. 循环水泵的校核
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在目前循环水泵的选择计算中,常常层层加码, 留有的富裕量

过大,除增加耗电外, 还降低了管网的可调性。循环水泵的校核, 目

的是使其流量和扬程比较接近实际要求。当循环水泵的流量超过

设计流量的 2—3倍时应更换水泵。当选用 2台循环水泵时, 建议

流量分别为设计流量的 100%和 75% ,扬程分别为 100%和 56%。

当选用 3 台时, 建议流量分别为 100%、85%和 75% , 扬程分别为

100%、72%和 56%。循环水泵应选择效率高、功率小、噪音低的水

泵, 上海人民电机厂生产的 G 型屏蔽泵具有这些特点, 当满足设

计要求时应优先采用。

二、计算机监控系统的设计方案

1. 以压差控制为主的监控方案

北欧各国基本上采用这种监控方案,其基本方法是控制供热

系统最不利环路的供回水压差不小于给定值。当供回水压差小于

给定值时,启动供热系统中有关的增压泵, 以维持要求的压差值。

对于供热系统中的某一区段,当阻力特性系数不变时, 该区段

的供回水压差愈大,区段的循环流量愈大。因此,控制压差的方法,

本质上就是控制流量的方法。所谓最不利环路, 主要指系统最末端

环路、比摩阻最大的环路和地形高差变化最大的区段。只要这三个

支线的供回水压差能控制在给定值的范围内, 则供热系统全网的

循环流量就能在设计要求内进行调节。北欧各国的供热系统多采

用多泵系统,即除主热源处的主循环水泵外, 在系统的干线上还设

有多个增压泵。在基本热负荷下,只有主循环水泵运行, 此时系统

循环水量最小。当热负荷增加时,在系统供水温度增加的同时, 各

热用户循环流量也相应增加 (依靠局部量调) , 此时最不利环路的

供回水压差将降低,不能满足最低值的要求, 这时中央管理机通过

控制程序的计算,优选适合的增压泵启动, 实现供热系统的自动控

制。
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对最不利环路的压差控制,实际上只为流量的调节提供了可

能,本身并不等于进行了流量调节。各用户流量的调节, 进而实现

供热量的调节(满足设计室温的要求) , 则是通过热源的集中调节

和用户热入口(多为间接连接、也有直连或混水连接)的局部调节

以及散热器处恒温调节器(即温控阀)的个体调节进行的。图 6. 37

表明了这种控制的基本系统型式。

图 6. 37 压差控制的计算机监控方案

1—中央管理机 ,  2—现场控制机 ,  3—调制解器 , 4—气温补偿器 ,

5—外温传感器 ,  6—温控阀 ,  7—流量调节阀 ,  8—压差传感器 9—水温传感器

从图 6. 37看出, 就计算机监控而言,属于分布式系统, 一般分

二级,有时也分三级。当分三级时,除中央管理机外, 还设有分区管

理机,负责承担某个区域内的部分管理功能。最不利环路的供回水

压差信号通过现场控制机(或称下位机)传递回中央管理机。中央

管理机经过控制计算,将增压泵的启停指令下达现场控制机, 现场

控制机具体指挥增压泵的开停(通过驱动电路、执行器)。

在用户热入口处(以间接连接为主) , 通过一次网的循环流量

的调节,控制二次网的供水温度。二次网供水温度的给定值, 是由

随外温变化的水温调节曲线给定。用户热入口的自动调节一般通

过现场控制机或常规仪表控制来实现。用户热入口常规仪表的自
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动控制, 在北欧各国都有成套产品供应。如丹麦的 DA NF OSS 公

司, 就生产有 AMV 型流量调节阀、A VD 型压差调节阀和

ECT 601 型气温补偿器, 以及相应的外温、水温传感器。气温补偿

器给出随外温变化的水温调节曲线,并直接控制流量调节阀, 实现

热入口的自动控制。采用现场控制机对用户热入口的控制, 也有类

似的功能。一次网流量的调节直接用现场控制机负责, 不再由中央

管理机指挥。热入口现场控制机对中央管理机承担的职责是:实时

传递一次网供回水压差,定期(如 24小时)上报该热入口有关参数

(如水温、供热量等)。

除在用户热入口进行流量调节外, 在室内散热器供水管上还

装有恒温调节器(或称温控阀) ,丹麦 DAN FOSS 公司生产的型号

为 RAV。这是一种自力式的调节阀, 可以保证消除室内系统的工

况失调。

热源现场控制机,通过对锅炉的燃烧控制, 实现供热系统供水

温度的调节,从而满足按需供热的要求。根据需要, 热源现场控制

机还可以设计自动上煤的功能。如把煤厂分为若干区, 根据每区煤

层厚度,以序自动上煤。

通过上述介绍, 可以清楚地看出,热网压差控制, 实际上是四

个环节的控制, 即室内的恒温控制, 热入口的流量控制,热源的燃

烧控制,在此基础上实现热力网的供回水压差控制, 这样供热系统

的全网控制才是有效的。

2. 以温度控制为主的监控方案

这种控制方案是基于采用温度调节法来实现流量的均匀调

节, 进而消除供热系统冷热不均现象, 对于直接连接系统, 通过流

量的调节,使各用户回水温度达到同一个给定值(在某一外温下)。

对于间接连接系统,则是通过一次网流量的调节, 使二次网供回水

平均温度在同一外温下达到同一给定值。这样就保证了各用户平

均室温的均匀一致。在此基础上, 在热源处控制总供水温度和总循
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环流量,从而实现供热系统按需供热, 使用户室温达到设计要求。

这种控制方案也适宜采用分布式计算机监控系统,如图 6. 38

所示。也可分为二级或三级。对于直接连接供热系统, 在热用户热

入口(供热系统较小时)或热力站(供热系统较大时) , 安装回水温

度传感器和调节阀。测量数据被现场控制机和现场巡检仪采集后,

传递给 中央管理机。中央管理机经控制计算后, 将控制指令下达

现场控制机,由现场控制机指挥电动调节阀开关阀位, 进行流量调

节。当供热系统较小时, 可只安装现场巡检仪,不装现场控制机, 只

对回水温度进行检测。流量调节是通过回水温度的不一致性由手

动调节调配阀(或平衡阀)来实现(此时不装电动调节阀)。对于间

接连接供热系统,则是在每个热力站配置一台现场控制机, 将二次

网的供回水温度测量数据采集后,传送至中央管理机。再接收中央

管理机下达的控制指令, 然后指挥安装在一次网上的电动调节阀

调节流量。当需要时, 热力站现场控制机可不通过中央管理机直接

对电动调节阀实施局部调节。

当条件具备时,在热源处设置热源现场控制机, 承担供热系统

总供水温度和总循环流量的调节,以及锅炉的燃烧控制。当条件不

具备时,中央管理机可给出供热系统总供水温度、总循环流量的预

测值(见第三章第七节) ,指导热源运行。

当计算机监控系统只担负检测功能时,可不设中央管理机, 由

现场控制机或现场巡检仪代替其功能。外网的现场巡检仪台数的

多少,取决于现场巡检仪的输入通道数及热网管线的走向布局。

三、计算机监控系统选择原则

由于我国幅员辽阔,供热系统千差万别, 实现计算机监控要防

止一哄而起。在实施过程中,一定要根据我国国情, 既不能技术守

旧,裹足不前;也不能贪全求洋,全盘照搬。应该在学习国外先进技

术的过程中,体现我国的特色。
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图 6. 38 温度控制的计算机监控方案

Ⅰ—循环水泵 ,  Ⅱ—二次网循环水泵 ,  Ⅲ—换热器 ,  Ⅳ—热用户 ,

1—中央管理机 ,  2—现场控制机 ,  3—现场巡检仪 ,  4—通信网 ,

5—水温传感器 ,  6—电动调节阀 ,  7—调配阀

具体的选择原则应该是按照供热系统的不同层次,选择不同

档次的计算机监控系统。北欧的计算机监控系统, 由于实现了四个

环节的自动控制,再加高质量的硬件配置和成套软件的支持, 控制

效果自然比较理想。但是造价昂贵,在我国要全盘引进, 在相当一

个时期内是不可能的。目前可以对某些重要的供热系统,在财力、

物力、人力允许的条件下, 有计划地作为示范工程引进。对于我国

的绝大多数供热系统,宜采用以温度控制为主的计算机监控系统。

这种方法,与北欧的方法相比较, 使用硬件(设备、仪表)较少, 不少

硬件功能由软件功能代替, 因此相对来说价格较低, 大体 1m
2 供

热面积只需 1 元人民币的投资,多数用户还是能够承受的。

在选择以温度调节为主的计算机监控系统时, 也可以按需要

·373·



选择不同的控制级别。对于大型供热系统,热源、热网又能统一管

理时,可实现锅炉燃烧、热源、热力站的全面自动控制。当热源、热

网分别管理时,可实行热网、热力站的自动控制,热源的指导运行。

对于供热面积较小( 20 万平方米以下)的供热系统, 甚至可以采用

计算机检测、手工调节相结合的系统。

无论采用哪种型式的计算机监控系统, 运行人员的技术培养

是至关重要的。如果没有经常的维护、检修, 再好的控制系统也不

能一劳永逸地长期正常运行。

四、工程实例

1. 赤峰城镇热网计算机监控系统

内蒙古赤峰市城镇供热系统于 80年代初陆续建成投运。为直

接连接系统, 热源为赤峰热电厂, 基本热负荷采用低温水循环供

热,尖峰负荷由背压机组加热峰荷加热器。设计供回水温度为 60/

45℃。至 1988年实现计算机监控系统时, 供热面积约 100 万平方

米。该计算机监控系统采用分布式系统,中央管理机由二台 286 计

算机组成。现场控制机共 23台, 其中热力站现场控制机 21台, 2

台为热网计量站现场控制机。控制方案采用回水温度调节法, 即依

靠热力站的电动调节阀的阀位控制调节流量, 实现各热力站回水

温度达到一致。经运行,各热力站回水温度偏差能控制在±1℃以

内。经过 1988—1989年供暖期的运行, 效果比较理想。系统总运

行流量由过去的 4600—4800t/ h 下降为 3700—4200t / h, 用户室温

合格率由 83. 8%提高到了 92. 7% , 一个冬季节约运行费 101. 6 万

元,计算机监控系统总投资 111. 0万元, 即接近一年就能回收。该

系统至今已正常运行四年之久。这是我国真正实现自动控制的第

一个热网计算机监控系统。1989 年 2月通过技术鉴定。现已列为

国家重点推广项目。1992年获国家科技三等奖。

2. 沈海供热计算机监控系统
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该系统也由清华人工环境工程公司设计。沈海供热系统位于

沈阳市,总供热面积为 899. 31 万平方米。主热源为沈海热电厂汽

轮机组中间抽汽供热,尖峰热源由 11 个区域锅炉房组成。总供热

量 2069. 51GJ/ h, 热化系数为 0. 7519。为双管闭式间接连接系统。

共计 85 个热力站, 一次网设计供回水温度为 115/ 65℃, 二次网设

计供回水温度为 80/ 60℃。

计算机监控系统采用 RH 系列分布式计算机监控系统。中央

管理工作站由一台联想 LX-386 组成。又设 8个分区管理站, 每个

站由一台联想 LX-286组成。85个热力站, 其中一台现场控制机采

用DCU-U P-6260型, 其余为 DCU-U P-4220 型。前者有 24 个数字

量输入, 8个模拟量输入, 24 个数字量控制输出。后者有 16 个数字

量输入, 8 个模拟量输入和 8个数字量控制输出。其中每个分区管

理站负责十多个热力站的管理工作。通信系统采用 1个主环, 8 个

子环的电流环系统。控制方案采用二次网供回水平均温度调节法,

流量调节依靠热力站一次网上的电动调节阀实现。现场控制机还

控制二次网循环水泵的自动开停。目前还在设计阶段, 1992年冬

部分系统开始投运。
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