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与热泵结合的预冷型溶液除湿空调系统性能研究

严　 磊ꎬ李文正ꎬ吴　 薇ꎬ何伊静ꎬ郭辰雨ꎬ张琪月ꎬ廖扬颡

(南京师范大学能源与机械工程学院ꎬ江苏 南京 ２１００２３)

[摘要] 　 提出一种与热泵结合的预冷型溶液除湿空调系统ꎬ利用室内回风作为再生空气、热泵冷凝热预热再生

空气和再生溶液、冷冻水预冷除湿前溶液.建立了与实验数据具有良好吻合度的系统整体数学模型ꎬ模拟研究了

系统再生侧热泵冷凝热分配比 φ、再生空气回风比 Ｒｈｆ以及除湿侧冷冻水入口温度 ｔｗꎬｉｎ的变化对系统性能的影

响. 结果表明ꎬ随着 φ的增加ꎬ系统的再生能力、除湿能力与性能系数均会下降. 随着 Ｒｈｆ增加ꎬ系统的除湿量和系

统性能系数分别上升了 ３０.９５％和 ２０.０７％. 当 ｔｗꎬｉｎ升高时ꎬ再生侧的调节能抑制系统除湿能力的进一步下降. 研

究结果为溶液除湿空调系统的优化提供思路.
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溶液除湿空调系统能降低建筑物空气处理过程中的能耗[１]ꎬ且除湿后的稀溶液能利用低品位的可再

生能源进行再生[２－３]ꎬ能源利用率更高. 此外ꎬ用于除湿的盐溶液自带的杀菌效果能够改善室内空气品

质[４] . 因此ꎬ溶液除湿空调系统被广泛研究[５－６] .
溶液除湿循环与热泵循环相结合的系统可以利用热泵系统冷凝热实现溶液再生ꎬ近年来引起很多学

者关注[７－９] . 但是ꎬ冷凝器热量可能无法满足溶液再生的需求[１０] . 为解决这一问题ꎬＮｉｕ 等[１１] 提出了一种

具有双冷凝器的溶液除湿和热泵混合系统来提高系统再生能力ꎬ并通过数值模拟的方式研究了关键参数

对系统性能的影响. 模拟结果表明ꎬ在 ２５~３４ ℃的环境温度下ꎬ系统性能系数在 ０.３ ~ １.３ 之间. 张凡等[１２]

建立了一种复合型溶液除湿空调系统ꎬ综合利用太阳能、电加热以及热泵系统的冷凝热作为溶液循环的驱

动热源. 当太阳能充足时ꎬ无需使用电加热ꎬ系统性能系数随室内显热负荷比的增大而减小. 当需要使用

电加热辅助溶液再生时ꎬ系统随室内显热负荷比的增大而增大. 以上措施都从系统再生侧出发ꎬ旨在优化
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再生驱动热源的使用方式ꎬ从而增强系统的再生能力. Ｏｕ 等[１３] 从系统除湿侧考虑ꎬ建立了一种溶液冷却

除湿空调系统ꎬ待处理空气先经过冷却盘管去除部分湿负荷后再经过溶液除湿ꎬ降低了除湿过程溶液稀释

率ꎬ从而减轻系统的再生负担. 研究结果表明ꎬ与常规溶液除湿空调相比ꎬ该系统的溶液稀释率降低了

３９.６４％ꎬ溶液再生系统的能耗从 ３.３１ ｋＷｈ 降低到 １.９４ ｋＷｈꎬ使系统整体能耗降低了 ２２.３％.
溶液除湿系统的性能一直是研究的热点. Ｚｈａｎｇ 等[１４]研究了除湿侧空气流量、进口温度、相对湿度等

参数对一种热泵驱动的中空纤维膜溶液除湿空调系统性能的影响. 邹同华等[１５]研究了除湿器空气入口含

湿量、空气入口温度、溶液入口浓度、溶液入口温度和入口气液比对一种溶液除湿空调系统的除湿性能的

影响. 在以上适用于夏季的系统中ꎬ通常关注的是除湿侧相关参数的变化给系统带来的影响ꎬ但鲜有考虑

除湿与再生侧的相互影响ꎬ尤其是系统再生侧对除湿侧乃至系统整体性能的影响.
本文建立一种与热泵结合的预冷型溶液除湿空调系统ꎬ系统除湿侧利用冷冻水对除湿前的溶液进行

预冷处理ꎬ使用低温低浓度溶液对空气进行除湿ꎬ减轻浓溶液给溶液再生带来的困难. 系统再生侧通过分

配热泵冷凝热ꎬ先预热再生溶液ꎬ再预热再生空气ꎬ优化了再生驱动热源的使用方式ꎻ利用低湿度的回风作

为再生空气再生ꎬ改善了溶液再生的条件. 并基于该系统通过建立相应数学模型ꎬ对热泵冷凝热分配比、
再生空气回风比以及冷冻水温度对系统的影响进行研究ꎬ结果可以为溶液除湿空调系统的优化提供思路.

　 　 １.除湿器ꎻ２.再生器ꎻ３.压缩机ꎻ４.制冷剂－溶
液换热器ꎻ５.冷凝器ꎻ６.节流装置ꎻ７.蒸发器ꎻ８ꎬ
９.溶液箱ꎻ１０.溶液－溶液热交换器ꎻ１１.溶液－水
热交换器ꎻ１２ꎬ１３.溶液泵ꎻ１４ꎬ１５.风机

图 １　 系统原理图

Ｆｉｇ􀆰 １　 Ｓｃｈｅｍａｔｉｃ ｄｉａｇｒａｍ ｏｆ ｔｈｅ ｓｙｓｔｅｍ

１　 一种与热泵结合的预冷型溶液除湿空调系统介绍

图 １ 为一种与热泵结合的预冷型溶液除湿空调系统的原理

图ꎬ该系统主要由热泵循环和溶液循环组成.
溶液循环过程:除湿溶液先在溶液－水热交换器中被来自小型

冷水机组的冷冻水冷却到设定值温度. 然后从除湿器顶部喷洒ꎬ对
进入除湿器内的空气进行除湿后从除湿器底部流入溶液箱. 之后

在溶液泵的作用下ꎬ一部分自循环再次进入除湿器ꎬ另一部分通过

溶液－溶液热交换器与来自再生侧的溶液实现级间换热. 再生溶液

先在制冷剂－溶液热交换器中被来自压缩机的高温制冷剂预热. 然
后从再生器顶部喷洒ꎬ溶液中的水分迁移至进入再生器内的空

气. 再生后的溶液流入底部溶液箱通过溶液泵后分成两部分ꎬ一部

分自循环再次进入再生器ꎬ另一部分流经溶液－溶液热交换器去往

除湿侧.
制冷剂循环过程:制冷剂经压缩机压缩到高压高温送出后ꎬ先

在制冷剂－溶液热交换器中放出一部分热量用于预热再生溶液ꎬ然后进入空气冷凝器中继续放出冷凝热量预

热再生空气ꎬ随后经节流阀节流降压后进入蒸发器ꎬ吸收进入蒸发器的空气热量后汽化进入压缩机.
除湿系统中除湿器与再生器中都采用了表面积为 ６００ ｍ２ / ｍ３、尺寸为 ７００ ｍｍ×３００ ｍｍ×１４０ ｍｍ 的蒙特

ＣＥＬｄｅｌ 规整填料ꎬ制冷系统中的制冷剂为 Ｒ１３４ａ. 系统工作时除湿侧使用全新风ꎬ室外空气经过除湿器后再

图 ２　 系统性能测试台实物图

Ｆｉｇ􀆰 ２　 Ｐｈｙｓｉｃａｌ ｄｉａｇｒａｍ ｏｆ ｓｙｓｔｅｍ
ｐｅｒｆｏｒｍａｎｃｅ ｔｅｓｔ ｂｅｎｃｈ

经过蒸发器进入室内. 再生侧可利用室内回风再生ꎬ再生空气先

经过冷凝器再进入再生器. 系统性能测试台实物图如图 ２ 所示.
本系统的特点为:(１)部分级间流循环在维持溶液浓度的前提

下ꎬ减少了除湿后与再生后级间循环的溶液流量ꎬ能减少系统再生

冷凝热的回带和冷量的损耗. (２)增设了溶液进入除湿器前的预冷

设备ꎬ这样可以显著降低除湿溶液温度ꎬ实现采用低温低浓度溶液

运行的条件ꎬ减轻浓溶液给溶液再生带来的困难. (３)采用含湿量

较低的室内回风再生溶液ꎬ改善系统再生条件.

２　 系统数学模型的建立及验证

２.１　 模型建立

受室内外环境的共同影响ꎬ室内回风与室外新风混合进入再生器前的状态参数难以持续稳定ꎬ这不利
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于研究室内回风比对系统性能的影响. 且实验中冷凝热分配比难以精确地稳定在设定值. 现通过建立除

湿 /再生器模型、制冷循环模型、以及热交换器模型等局部模型来建立整个系统数学模型ꎬ以此来开展相关

研究. 模拟获得结果可以为实验过程参数工况的选择提供指导.
２.１.１　 除湿 / 再生器模型

除湿 /再生器的结构采用叉流模型ꎬ基于 ＮＴＵ￣Ｌｅ 模型建立空气与溶液间的传热传质的数学模型. 其

中除湿器与再生器的传质单元数利用现有实验数据ꎬ通过对数平均焓差计算方法获得[１６] . 为简化计算ꎬ模
型中 Ｌｅ取 １[１７－１８] .

Δｈｍ ＝
(ｈａꎬｉｎ－ｈｓꎬｅｑｕꎬｏｕｔ)－(ｈａꎬｏｕｔ－ｈｓꎬｅｑｕꎬｉｎ)

ｌｎ
ｈａꎬｉｎ－ｈａꎬｏｕｔ
ｈａꎬｏｕｔ－ｈｓꎬｅｑｕꎬｉｎ

æ

è
ç

ö

ø
÷

. (１)

ＮＴＵ＝
ｈａꎬｉｎ－ｈａꎬｏｕｔ

Δｈｍ
. (２)

式中ꎬΔｈｍ 为对数平均焓差ꎬｋＪ / ｋｇꎻｈａꎬｉｎ、ｈａꎬｏｕｔ分别为空气进、出除湿 /再生器的焓值ꎬｋＪ / ｋｇꎻｈｓꎬｅｑｕꎬｉｎ、ｈｓꎬｅｑｕꎬｏｕｔ
分别为溶液进、出除湿 /再生器的等效焓值ꎬｋＪ / ｋｇꎻＮＴＵ为传质单元数.
２.１.２　 制冷循环模型

利用ＲＥＦＰＲＯＰ 计算制冷剂Ｒ１３４ａ 的热物性参数. 选择蒸发器出口制冷剂过热度为 ５ ℃ [１９]ꎬ冷凝器出口

制冷剂过冷度为 ３ ℃ [２０] . 为简化计算ꎬ蒸发温度与冷凝温度参考实验数据来选择. 取蒸发温度为 １１ ℃ꎬ冷凝

温度基于空气冷凝器温度选择ꎬ取比入口空气温度高 １７ ℃ .
蒸发器制冷量 Ｑｅ 为:

Ｑｅ ＝ｍｒ(ｈ１－ｈ６)＝ ｍａꎬｄ(ｈａꎬｓｕｐ－ｈａꎬｄꎬｏ) . (３)
热泵压缩机耗功 Ｎｃｏｍ为:

Ｎｃｏｍ ＝
ｍｒ(ｈ２－ｈ１)
ηｉηｍ

. (４)

冷凝器制热量为:
Ｑｃ１ ＝ｍａꎬｒｃｐꎬａ( ｔａꎬｒꎬｉｎ－ｔａꎬｒꎬ１) . (５)
Ｑｃ２ ＝ｍａꎬｒｃｐꎬｓ( ｔｓꎬｒꎬｉｎ－ｔｓꎬｒꎬ１) . (６)
Ｑｃ ＝Ｑｃ１＋Ｑｃ２ ＝ｍｒ(ｈ２－ｈ５) . (７)

式中ꎬｍｒ 为制冷剂流量ꎬｋｇ / ｓꎻｈ１ 为压缩机吸入口制冷剂的焓值ꎬｋＪ / ｋｇꎻｈ６ 为蒸发器入口制冷剂焓值 ｋＪ / ｋｇꎻｈ２
为实际压缩机出口制冷剂的焓值ꎬｋＪ / ｋｇꎻｍａꎬｄ、ｍａꎬｒ分别为除湿、再生空气质量流量ꎬｋｇ / ｓꎻｈ５ 为冷凝器出口制

冷剂的焓值ꎬｋＪ / ｋｇꎻｈａꎬｓｕｐ为送风空气焓值ꎬｋＪ / ｋｇꎻｈａꎬｄꎬｏ为除湿器出口空气焓值ꎬｋＪ / ｋｇꎻηｉ 为压缩机指示效率ꎻ
ηｍ 为压缩机机械效率ꎻＱｃ１与 Ｑｃ２分别为空气冷凝器和溶液冷凝器制热量ꎬｋＪ / ｓꎻｃｐꎬａ、ｃｐꎬｓ分别为空气、溶液的比

定压热容ꎬｋＪ / (ｋｇ􀅰℃)ꎻｔａꎬｒꎬ１是进空气冷凝器的空气温度ꎬ℃ꎻｔａꎬｒꎬｉｎ是出空气冷凝器ꎬ进入再生器的空气温

度ꎬ℃ꎻｔｓꎬｒꎬ１为进溶液冷凝器的溶液温度ꎬ℃ꎻｔｓꎬｒꎬｉｎ为出溶液冷凝器ꎬ进入再生器的溶液温度ꎬ℃ .
２.１.３　 热交换器模型

系统中有溶液－溶液热交换器、溶液－水热交换器以及制冷剂溶液热交换器. 采用温度效率 εＳＨＥ来描

述换热器性能[２１]:

εＳＨＥ ＝
ｍｃｏｌｄｃｐꎬｃｏｌｄ( ｔｃｏｌｄꎬｏｕｔ－ｔｃｏｌｄꎬｉｎ)

ｍｉｎ{ｍｈｏｔｃｐꎬｈｏｔꎬｍｃｏｌｄｃｐꎬｃｏｌｄ}( ｔｈｏｔꎬｉｎ－ｔｃｏｌｄꎬｉｎ)
. (８)

两股流体的能量平衡如下:
ｍｃｏｌｄｃｐꎬｃｏｌｄ( ｔｃｏｌｄꎬｏｕｔ－ｔｃｏｌｄꎬｉｎ)＝ ｍｈｏｔｃｐꎬｈｏｔ( ｔｈｏｔꎬｏｕｔ－ｔｈｏｔꎬｉｎ) . (９)

式中ꎬｍｃｏｌｄ、ｍｈｏｔ分别为冷、热流体的质量流量ꎬｋｇ / ｓꎻｃｐꎬｃｏｌｄ、ｃｐꎬｈｏｔ分别为冷、热流体的比定压热容ꎬｋＪ / (ｋｇ􀅰℃)ꎻ
ｔｃｏｌｄꎬｉｎ、ｔｃｏｌｄꎬｏｕｔ分别为冷、热流体的进口温度ꎬ℃ꎻｔｈｏｔꎬｉｎ、ｔｈｏｔꎬｏｕｔ分别为冷、热流体的出口温度ꎬ℃ . 模型中各类热交

换器的 εＳＨＥ取 ０.８.
２.１.４　 性能指标

采用除湿量Ｍｄｅ、空气在系统中获得的冷量 Ｑａ 以及系统性能系数 ＣＯＰ ｓｙｓ来共同作为系统评价指标ꎬ可

—３—
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由式(１０) ~ (１２)计算得

Ｍｄｅ ＝ｍａ(ωａꎬｄꎬｏ－ωａꎬｄꎬｉｎ)ꎬ (１０)
Ｑａ ＝ｍａ(ｈａꎬｓｕｐ－ｈａꎬｄꎬｉｎ)ꎬ (１１)

ＣＯＰ ｓｙｓ ＝
Ｑａ

Ｎｃｏｍ＋Ｎｃｏｍꎬｗ＋Ｎｆａｎ＋Ｎｐｕｍｐ
. (１２)

式中ꎬωａꎬｄꎬｉｎ、ωａꎬｄꎬｏ分别为空气进、出除湿器的含湿量ꎻｍａ 为被处理空气的质量流量ꎬｋｇ / ｓꎻｈａꎬｓｕｐ和 ｈａꎬｄꎬｉｎ分
别为送风焓值和进除湿器空气焓值ꎬｋＪ / ｋｇꎻＮｆａｎ和 Ｎｐｕｍｐ分别为风机和溶液泵的轴功率ꎬｋＷ. 为便于分析ꎬ
计算中风机与溶液泵损耗忽略不计ꎻＮｃｏｍꎬｗ为制取冷冻水的压缩机耗功ꎬｋＷ.

Ｎｃｏｍꎬｗ ＝
ｍｗｃｐꎬｗ( ｔｗꎬｏ－ｔｗꎬｉｎ)

ＣＯＰｗ
(１３)

式中ꎬｍｗ 为冷冻水质量流量ꎬｋｇ / ｓꎻｃｐꎬｗ为冷冻水的定压比热容ꎬｋＪ / (ｋｇ􀅰℃)ꎻｔｗꎬｉｎ、ｔｗꎬｏ分别为冷冻水的进、
出溶液－水换热器的温度ꎬ℃ꎻＣＯＰｗ 为制取冷冻水的机组的性能系数ꎬ参考实验机组性能参数取 ３.０７[２２] .
２.２　 模型验证

通过实验数据对建立的数学模型进行验证. 涉及的实验工况如表 １ 所示. 表中参数符号含义从左至

右依次是除湿空气入口温度、再生空气入口温度、除湿溶液入口质量流量、再生溶液入口质量流量、除湿溶

液入口温度、再生溶液入口温度、除湿空气入口含湿量、再生空气入口含湿量、除湿 /再生溶液入口浓度.
表 １　 实验测试工况

Ｔａｂｌｅ １　 Ｅｘｐｅｒｉｍｅｎｔａｌ ｔｅｓｔ ｃｏｎｄｉｔｉｏｎｓ

ｔａꎬｄꎬｉｎ / ℃ ｔａꎬｒꎬｉｎ / ℃ ｍｓꎬｄꎬｉｎ / (ｋｇ / ｓ) ｍｓꎬｒꎬｉｎ / (ｋｇ / ｓ) ｔｓꎬｄꎬｉｎ / ℃ ｔｓꎬｒꎬｉｎ / ℃ ωａꎬｄꎬｉｎ / (ｇ / ｋｇ) ωａꎬｒꎬｉｎ / (ｇ / ｋｇ) Ｘｓꎬｉｎ / ％

３０.０２~３６.０５ ３０.２３~３７.１４ ０.０９~０.１３６ ０.０７３~０.１５ １６.０５~１６.９６ ３５.６３~４２.３２ １３.４６~２１.８６ １１.１３~１６.９３ ２６.５~２８

　 　 对除湿器和再生器出口空气的温度和含湿量进行验证ꎬ模拟计算值与实验结果对比如图 ３ 所示ꎬ可以

发现ꎬ４ 个参数的实验值和模拟值的偏差均在 １０％以内ꎬ因此验证了模型的准确性.

图 ３　 模拟结果与实验结果比较

Ｆｉｇ􀆰 ３　 Ｃｏｍｐａｒｉｓｏｎ ｂｅｔｗｅｅｎ ｓｉｍｕｌａｔｉｏｎ ｒｅｓｕｌｔｓ ａｎｄ ｅｘｐｅｒｉｍｅｎｔａｌ ｒｅｓｕｌｔｓ

３　 结果与分析

３.１　 再生侧冷凝热分配比的影响

本文提出的与热泵结合的溶液除湿空调系统中ꎬ冷凝器分为溶液冷凝器和空气冷凝器ꎬ分别用来预热

再生溶液和再生空气. 冷凝热分配比 φ表示空气获得的冷凝热量与热泵总冷凝热量的比值. 当 φ ＝ ０ 时ꎬ
—４—
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表明冷凝热全部用来预热溶液ꎻ当 φ＝ １ 时ꎬ表明冷凝热全部用来预热空气. φ的大小会影响溶液与空气的

入口端参数ꎬ从而影响系统的再生性能ꎬ最终影响到除湿器性能以及系统的整体性能. 模拟过程中只改变

φꎬ保持其它参数不变. 再生侧采用的回风工况为温度 ２６ ℃ꎬ含湿量 １２.６ ｇ / ｋｇ. 其它具体参数工况见表 ２.
表 ２　 参数工况

Ｔａｂｌｅ ２　 Ｐａｒａｍｅｔｅｒ ｃｏｎｄｉｔｉｏｎｓ

ｔａꎬｄꎬｉｎ / ℃ ｍａꎬｄꎬｉｎ / (ｋｇ / ｓ) ωａꎬｄꎬｉｎ / (ｇ / ｋｇ) ｍｓꎬｄꎬｉｎ / (ｋｇ / ｓ) ｔｓꎬｄꎬｉｎ / ℃ ｍｓꎬｒꎬｉｎ / (ｋｇ / ｓ)

３３ ０.１ ２２.６ ０.０９ １６.８ ０.０８

　 　 从图 ４(ａ)中可以看出ꎬ随着 φ从 ０ 增加到 １ꎬ系统运行平衡时的除湿溶液入口浓度 Ｘｓꎬｄꎬｉｎ的数值不断

减小ꎬ系统除湿量也呈现下降的趋势. Ｘｓꎬｄꎬｉｎ的数值减小说明了系统的再生能力出现了弱化ꎬ再生后溶液的

浓度越来越小ꎬ因此进入除湿侧的溶液浓度不断下降. 可见ꎬ相较于用于加热溶液ꎬ冷凝热量用于加热空

气更不利于再生. 在溶液温度不变的前提下ꎬ浓度变小ꎬ溶液的等效含湿量就会升高ꎬ空气与溶液间的传

质驱动力随之降低. 因此ꎬ除湿量随着 φ的增加由 ０.５６ ｇ / ｓ 降低到了 ０.４ ｇ / ｓꎬ下降了 ２８.５７％. 图 ４(ｂ)中空

气获得的总冷量 Ｑａ 与系统性能系数 ＣＯＰ ｓｙｓ随着 φ的增加也呈现下降的趋势ꎬ因为随着除湿效果变差ꎬ空
气中迁移到除湿溶液的水蒸气量减少ꎬ随之失去的潜热量减少ꎬ导致空气除湿前后的焓降减小. 由此可

见ꎬφ的增加会对整个系统性能产生消极的影响. 因此ꎬ热泵系统的冷凝热全部用来加热空气并不是明智

的方法ꎬ在必须设置空气冷凝器的热泵系统中ꎬ增设溶液冷凝器是对系统性能提升有利的措施ꎬ并且可以

通过改善溶液冷凝器性能ꎬ使其尽可能承载更多的冷凝热量ꎬ来提高系统整体性能.

图 ４　 冷凝热分配比的影响

Ｆｉｇ􀆰 ４　 Ｉｎｆｌｕｅｎｃｅ ｏｆ ｃｏｎｄｅｎｓａｔｉｏｎ ｈｅａｔ ｄｉｓｔｒｉｂｕｔｉｏｎ ｒａｔｉｏ

３.２　 再生侧回风比的影响

定义回风比 Ｒｈｆ为室内回风量与总再生风量的比值. Ｒｈｆ从 ０ 变化到 １ 的过程包含了系统的再生空气

完全来自室内回风、室外新风ꎬ以及再生空气由新风与回风混合的三种情况. 现研究 Ｒｈｆ从 ０ 到 １ 变化时对

系统产生的影响. 其中回风工况取值与上节相同ꎬ新风工况即为除湿器进口空气参数工况. 具体参数如

表 ３ 所示.
表 ３　 参数工况

Ｔａｂｌｅ ３　 Ｐａｒａｍｅｔｅｒ ｃｏｎｄｉｔｉｏｎｓ

ｔａꎬｄꎬｉｎ / ℃ ｍａꎬｄꎬｉｎ / (ｋｇ / ｓ) ωａꎬｄꎬｉｎ / (ｇ / ｋｇ) ｍｓꎬｄꎬｉｎ / (ｋｇ / ｓ) ｔｓꎬｄꎬｉｎ / ℃ ｍｓꎬｒꎬｉｎ / (ｋｇ / ｓ)

３５ ０.１ ２５.２ ０.０９ １６.８ ０.０８

　 　 由图 ５ 可知ꎬ当 Ｒｈｆ由 ０ 逐渐增加到 １ 时ꎬＸｓꎬｄꎬｉｎ和除湿量逐渐上升ꎬ其中除湿量从 ０.４２ ｇ / ｓ 上升到了

０.５５ ｇ / ｓꎬ上升了 ３０.９５％. Ｑａ 和 ＣＯＰ ｓｙｓ也呈上升趋势ꎬ其中 ＣＯＰ ｓｙｓ从 ２.８４ 上升到了 ３.４１ꎬ上升了 ２０.０７％. 当
Ｒｈｆ逐渐增大时ꎬ室内回风在再生空气中的含量逐渐增加ꎬ再生空气的温度与含湿量不断下降ꎬ虽然此时空

气温度降低ꎬ但其与空气冷凝器间温差增加ꎬ换热增强ꎬ出冷凝器进再生器的空气温度只是略有降低. 但
空气的含湿量的减少会使再生过程中溶液与空气间的传质驱动力增加ꎬ极大地促进了溶液再生. 两种因

素综合之下ꎬ促进溶液再生的作用更大ꎬ因此系统的再生能力逐渐增强. 于是再生后进入除湿侧的溶液浓

度会不断上升ꎬ增强了溶液对空气的除湿能力ꎬ系统除湿量由此增加. 此时空气中迁移到除湿溶液中的水

蒸气量就会增加ꎬ随之失去的潜热量增加ꎬ导致空气除湿前后的焓降增加ꎬ因此 Ｑａ 上升. 随着 Ｒｈｆ的增加ꎬ
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温度变低的再生空气进入冷凝器会改善热泵系统的冷凝条件ꎬ热泵的压缩机功耗减小. 此处ꎬ在 Ｑａ 上升

和热泵压缩机功耗降低两重因素作用之下ꎬ系统性能系数 ＣＯＰ ｓｙｓ有较大幅度的上升. 基于此ꎬ相较于高温

高湿度新风ꎬ用低温低湿度的回风再生能提升系统整体性能.

图 ５　 再生回风比的影响

Ｆｉｇ􀆰 ５　 Ｉｎｆｌｕｅｎｃｅ ｏｆ ｒｅｇｅｎｅｒａｔｉｖｅ ｒｅｔｕｒｎ ａｉｒ ｒａｔｉｏ

３.３　 冷冻水温度的影响

由上两节可知ꎬ通过改变系统再生侧的相关参数ꎬ系统的再生性能受到的影响会传递到系统除湿侧从

而影响到系统的整体性能. 本节通过改变除湿侧冷冻水入口温度 ｔｗꎬｉｎꎬ研究该参数变化对系统性能的影

响. 具体参数工况如表 ４ 所示.
表 ４　 参数工况

Ｔａｂｌｅ ４　 Ｐａｒａｍｅｔｅｒ ｃｏｎｄｉｔｉｏｎｓ

ｔａꎬｄꎬｉｎ / ℃ ｍａꎬｄꎬｉｎ / (ｋｇ / ｓ) ωａꎬｄꎬｉｎ / (ｇ / ｋｇ) ｍｓꎬｄꎬｉｎ / (ｋｇ / ｓ) ｔａꎬｒꎬ１ /℃ ｍｓꎬｒꎬｉｎ / (ｋｇ / ｓ) ωａꎬｒꎬｉｎ / (ｇ / ｋｇ)

３５ ０.１ ２５.２ ０.０９ ２６ ０.０８ １２.６

图 ６　 冷冻水入口温度的影响

Ｆｉｇ􀆰 ６　 Ｅｆｆｅｃｔ ｏｆ ｉｎｌｅｔ ｔｅｍｐｅｒａｔｕｒｅ ｏｆ ｆｒｏｚｅｎ ｗａｔｅｒ

　 　 由图 ６ 可知ꎬ当 ｔｗꎬｉｎ由 １４ ℃上升到 １８ ℃时ꎬ除湿量与 Ｑａ 都在逐渐下降ꎬ其中除湿量由 ０.５４ ｇ / ｓ 下降

到 ０.５ ｇ / ｓꎻ但 Ｘｓꎬｄꎬｉｎ和 ＣＯＰ ｓｙｓ却逐渐上升ꎬ其中 ＣＯＰ ｓｙｓ由 ２.９６ 上升到了 ３.４６ꎬ上升了 １６.９％. 因为当 ｔｗꎬｉｎ升
高时ꎬ预冷后进除湿器的溶液温度升高ꎬ这会降低溶液对空气的除湿能力ꎬ导致了除湿量与 Ｑａ 的下降. 由
图 ６(ｃ)可知ꎬ制取冷冻水的冷水机组的功耗 Ｎｃｏｍꎬｗ随着 ｔｗꎬｉｎ的升高而降低ꎬ再对比图 ６(ｂ)ꎬ发现 Ｎｃｏｍꎬｗ降低

的幅度大于 Ｑａ 下降的幅度ꎬ因此 ＣＯＰ ｓｙｓ是上升的. Ｘｓꎬｄꎬｉｎ上升是因为此时系统的除湿能力降低ꎬ除湿侧溶
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液稀释的速度比再生侧溶液浓缩的速度慢. 但溶液浓度上升会提高溶液的除湿性能ꎬ因此 ｔｗꎬｉｎ的升高给系

统除湿性能带来的消极作用在一定程度上会被 Ｘｓꎬｄꎬｉｎ的上升带来的积极作用所抵消.

４　 结论

本文搭建了一种与热泵相结合的预冷型溶液除湿空调系统实验台ꎬ并建立了与之吻合度良好的数学

模型ꎬ模拟研究了系统再生侧与除湿侧相关参数对系统的影响ꎬ得到以下结论:
(１)随着热泵冷凝热分配比 φ由 ０ 增加到 １ꎬ系统的再生能力逐渐变差ꎬ从而导致系统除湿能力降低

了 ２８.５７％ꎬ系统性能系数也随之下降. 因此ꎬ热泵冷凝热应尽可能用来预热再生溶液.
(２)随着再生侧回风比 Ｒｈｆ由 ０ 增加到 １ꎬ系统的再生能力不断提高ꎬ系统的除湿能力和性能系数分别

上升 ３０.９５％和 ２０.０７％. 因此ꎬ利用回风再生溶液可以有效提高系统的整体性能.
(３)随着冷冻水入口温度的上升ꎬ系统性能系数会上升ꎬ系统的除湿能力却会下降. 但来自再生侧的

调节会在一定程度上抵消冷冻水入口温度给系统除湿能力带来的消极影响.
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