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摘　 要　 为了冷冻除湿系统更加高效运行ꎬ本文对冷冻除湿系统进行模拟计算ꎬ定量分析了除湿量与蒸发器进口风速、干球温

度、相对湿度之间的关系ꎮ 结果表明:在一定的进风温度和湿度情况下ꎬ随着风速的增大ꎬ除湿量先增大后减小ꎻ在进口空气的含

湿量和风速一定时ꎬ随着进口空气干球温度的升高ꎬ系统的除湿量逐渐降低ꎻ进口空气干球温度在 ２１~ ３６ ℃ꎬ相对湿度在 ４０％ ~
８５％之间变化时ꎬ进口空气湿球温度与最佳 ＣＯＰ 下对应的蒸发温度差值约为 １０ ℃ꎻ最佳制冷工况下的蒸发温度与最大除湿工况

下的蒸发温度差值存在线性关系ꎻ模型值与实验值相比ꎬ误差在±１０％以内ꎮ
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　 　 空气除湿是人们生产生活中普遍存在的问题ꎬ不
同的环境需要不同的湿度ꎬ因此ꎬ控制湿度对我们生

产生活有着重要影响ꎮ 在我国长江流域ꎬ其气候特征

为夏季气温高ꎬ全年湿度大ꎬ该地区主要城市年平均

相对湿度在 ７５％ ~ ８０％ꎬ有时可高达 ９５％ ~ １００％ꎬ高
湿环境不仅会影响人们的热舒适性ꎬ而且还会影响室

内卫生ꎬ对人体健康、家具及工业化设备寿命带来不

利影响[１]ꎮ 当该地区处于过度季节和梅雨季节时ꎬ
室外气温不高ꎬ但湿度较大ꎬ此时对除湿的需求往往

大于对制冷的需求ꎮ 长期以来ꎬ该地区的室内环境恶

劣程度居于全国之首[２]ꎮ 因而ꎬ除湿成了长江流域

的重要问题ꎮ
常用的空气除湿方法主要有冷却除湿、吸附除湿

和吸收除湿ꎬ此外还有一些新型的除湿方法如膜除

湿、热泵除湿、质子传导电化学除湿、 ＨＶＡＣ 除湿

等[３－６]ꎮ 其中冷冻除湿机是利用制冷机为冷源ꎬ以直

接蒸发式冷却器作为冷却设备ꎬ其原理是将空气冷却

到露点温度以下ꎬ使空气中的水分析出ꎬ降低空气中

的绝对含湿量ꎬ达到除湿的目的ꎬ由于其能耗小ꎬ操作

简单、易于控制ꎬ得到了广泛的应用[７]ꎮ 但在实际工
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程使用过程中冷冻除湿机也存在着一些不足ꎬ主要表

现在耗能较大ꎮ 因此ꎬ如何降低冷冻除湿机能耗ꎬ使
其更加高效运行成为研究的关键ꎮ 袁丽等[８－９] 通过

在蒸发器和冷凝器之间增加效率较高的板翅式换热

器ꎬ使进入除湿机的湿空气先通过板式换热器进行预

冷ꎬ再进入蒸发器进一步降温除湿ꎬ降低了蒸发器的

负荷ꎬ有效提高了除湿效率ꎮ 万夏红等[１０] 分析了风

量对制冷量、除湿量、修正输入功率及单位输入功率

除湿量的影响ꎬ认为存在一个最优风量使冷冻除湿机

组单位输入功率除湿量最大ꎮ 王红等[１１] 分析了冷冻

除湿能量回收的方向ꎬ提出一种以使用两相闭式热虹

吸管和空气水表面换热器为组件的全热回收冷冻除

湿机组ꎬ结果表明ꎬ该系统较普通除湿机节能潜力巨

大ꎮ 范良凯等[１２]通过实验测试了风量、相对湿度、温
度的交互作用对单位出入功率除湿量的影响ꎬ结果表

明最优风量受进口空气相对湿度的影响大于受进风

温度的影响ꎮ
本文采用编程迭代计算方法建立冷冻除湿系统

的数学模型ꎬ通过模型计算分析出各进口参数对系统

除湿量的影响ꎬ并对系统最佳 ＣＯＰ 下对应的蒸发温

度与最大除湿量下对应的蒸发温度进行分析ꎬ以找出

两者之间的关系ꎬ为冷冻除湿系统理论设计和更高效

运行提供指导ꎮ

１ 系统工作原理及理论模型

１􀆰 １ 系统工作原理
图 １ 所示为冷冻除湿系统原理ꎮ 该系统主要由

蒸发器、气液分离器、压缩机、冷凝器、节流阀组成ꎮ
循环工质为 Ｒ１３４ａꎬ系统工作时循环工质在蒸发器内

吸收空气的热量ꎬ工质温度升高并伴随部分工质汽

化ꎮ 由蒸发器出来的低温低压两相工质经气液分离

器分离后进入压缩机ꎬ在压缩机中进行等熵压缩ꎬ从
压缩机出来的高温高压气体进入冷凝器进行冷凝放

热ꎬ工质将自身携带的热量排至室外环境从而变为低

温高压液体ꎬ经节流阀节流降压后变为低温低压工质

后进入蒸发器中进行下一次循环ꎮ
１􀆰 ２ 蒸发器模型

对蒸发器模型作出如下假设:１)采用均相模型ꎻ
２)沿着管长的微元段制冷剂侧空气侧物性一致ꎬ不
考虑管壁热阻ꎻ３)忽略制冷剂压降ꎮ
１􀆰 ２􀆰 １ 制冷剂侧模型

１)单相区

蒸发器中过热区对流换热系数由 Ｄｉｔｔｕｓ￣Ｂｏｅｌｅｒ
换热关系式[１３]计算:

Ｎｕ ＝ ０􀆰 ２３ Ｒｅ０􀆰 ８ Ｐｒ０􀆰 ４ (１)

图 １ 冷冻除湿系统原理

Ｆｉｇ.１ Ｐｒｉｎｃｉｐｌｅ ｏｆ ｒｅｆｒｉｇｅｒａｔｉｏｎ ｄｅｈｕｍｉｄｉｆｉｃａｔｉｏｎ ｓｙｓｔｅｍ

式中: Ｒｅ 为制冷剂气体雷诺数ꎻ Ｐｒ 为制冷剂气

体普朗特数ꎮ
２)两相区

蒸发器中两相区对流换热系数采用制冷剂管内

沸腾通用关联式:
αｒｅｆｒ

αｒｅｆｒ.ｌ

＝ Ｃ１ Ｃｏ( ) Ｃ２ ２５Ｆｒｌ( ) Ｃ５ ＋ Ｃ３ Ｂｏ( ) Ｃ４Ｆ ｆｌ (２)

其中ꎬ
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Ｘ
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Ｇ １ － Ｘ( )[ ]

ｇρ２
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２

(６)

Ｂｏ ＝ ψ
ｒｒｅｆｌＧ

(７)

式中: αｒｅｆｒ 为 管 内 沸 腾 两 相 表 面 传 热 系 数

Ｗ/ (ｍ２􀅰Ｋ)ꎻαｒｅｆｒ. ｌ 为液相单独流过管内的表面传热

系数 Ｗ/ (ｍ２􀅰Ｋ)ꎻＣｏ 为对流特征数ꎻＢｏ 为沸腾特征

数ꎻＦ ｆｌ为液相弗劳德数ꎻＲｅｌ 为制冷剂液体雷诺数ꎻＧ
为质量流速ꎬｋｇ / (ｍ２􀅰ｓ)ꎻＸ 为干度ꎻｄｌ 为管内径ꎬｍꎻ
μｌ 为液相动力黏度ꎬ Ｐａ􀅰ｓꎻ λ ｌ 为液相导热系数ꎬ
Ｗ / (ｍ􀅰Ｋ)ꎻＰｒｌ 为液相普朗特数ꎻρｇ 为制冷剂气相密

度ꎬｋｇ / ｍ３ꎻ ρｌ 为液相密度ꎬ ｋｇ / ｍ３ꎻ ψ 为热流密度ꎬ
Ｗ / ｍ２ꎻｒｒｅｆｌ汽化潜热 Ｊ / ｋｇꎻｇ 为重力加速度ꎬｍ / ｓ２ꎻＣ１ ~
Ｃ５ 为制冷剂 Ｒ１３４ａ 选取的特征系数ꎬＣ１ ＝ １􀆰 １３６ꎬＣ２ ＝
－０􀆰 ９ꎬＣ３ ＝ ６６７􀆰 ２ꎬＣ４ ＝ ０􀆰 ７ꎬＣ５ ＝ ０􀆰 ３ꎮ
１􀆰 ２􀆰 ２ 空气侧模型

空气侧换热系数[１３]计算公式为:

Ｎｕ ＝ ０􀆰 ９８２ Ｒｅ０􀆰 ４２４ ｓ
ｅ
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ｅ
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(８)
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ｈ２ ＝ ξｈ１ (９)
式中:ｓ 为翅片间距ꎬｍꎻｅ 为翅根直径ꎬｍꎻＮ 为管

排数ꎻｓ１ 为沿空气流动方向管间距ꎬｍꎻｈ２ 为湿表面的

表面传热系数ꎬＷ / (ｍ２􀅰Ｋ)ꎻｈ１ 为干表面换热系数ꎬ
Ｗ / (ｍ２􀅰Ｋ)ꎻξ 为析湿系数ꎮ

湿表面析湿系数[１４]按下式计算:

ξ ＝ １ ＋
γ０ ＋ ｃｐｖ ｔ１ꎬ２ － ｃｗ ｔｗ

ｃｐｍ

ｄ１ꎬ２ － ｄｗ

ｔ１ꎬ２ － ｔｗ
(１０)

式中:γ０ 为水的汽化潜热(ｋＪ / ｋｇ)ꎻｃｗ 为水的比

热ꎬ取值 ４􀆰 １９ ｋＪ / (ｋｇ􀅰℃)ꎻｃｐ ｖ 为水蒸气的定压比热ꎬ
ｋＪ / (ｋｇ􀅰℃)ꎻｃｐｍ 为湿空气的比热ꎬｋＪ / (ｋｇ􀅰℃)ꎻｔ１ꎬ２为
湿空气进出蒸发器时的平均温度ꎬ℃ꎻ ｔｗ 为壁面温

度ꎬ℃ꎻｄ１ꎬ２为湿空气进出蒸发器时的平均含湿量ꎬ
ｇ / (ｋｇ 干空气)ꎻｄｗ 为壁面温度下对应饱和空气的含

湿量ꎬｇ / (ｋｇ 干空气)ꎮ
１􀆰 ３ 除湿模型

当蒸发器管壁面温度低于空气的露点温度时ꎬ空
气会出现凝露现象ꎮ 图 ２ 为蒸发器空气冷却过程ꎮ

图 ２ 蒸发器空气冷却过程

Ｆｉｇ.２ Ｅｖａｐｏｒａｔｏｒ ａｉｒ ｃｏｏｌｉｎｇ ｐｒｏｃｅｓｓ

表 ２ 测试工况

Ｔａｂ.２ Ｔｅｓｔ ｃｏｎｄｉｔｉｏｎｓ

工况 干球温度 / ℃ 湿球温度 / ℃ 露点温度 / ℃ 相对湿度 / ％ 含湿量 / (ｇ / (ｋｇ 干空气)) 焓 / (ｋＪ / ｋｇ)

名义工况 ２７􀆰 ０ ２１􀆰 ２ １８􀆰 ６ ６０ １３􀆰 ４２４ ６１􀆰 ５０９

最大负荷工况 ３２􀆰 ０ ２３􀆰 ０ １９􀆰 １ ４６ １３􀆰 ８４０ ６７􀆰 ７５０

凝露工况 ２７􀆰 ０ ２４􀆰 ０ ２２􀆰 ８ ７８ １７􀆰 ５７０ ７２􀆰 ０８６

　 　 系统制冷量按下式[１５]计算:
Ｑ ＝ Ｇ ｈ１ － ｈ２( ) (１１)
式中: Ｑ 为制冷量ꎬｋＷꎻＧ 为进风风量ꎬｋｇ / ｓꎻｈ１

为蒸发器入口焓ꎬｋＪ / ｋｇꎻｈ２ 为蒸发器出口焓ꎬｋＪ / ｋｇꎮ
析湿系数等于包括显热和潜热在内的总热交换

量与显热交换量之比[１６]ꎮ 即:

ξ ＝
ｈ － ｈｂ

ｃｐ ｔ － ｔｂ( )
(１２)

Ｑ ＝ ｑｓ ＋ ｑｒ (１３)
式中:ｈ 为通过换热表面的焓ꎬｋＪ / ｋｇꎻｔ 为通过换

热表面的温度ꎬ℃ꎻｈｂ 为饱和空气层的焓ꎬｋＪ / ｋｇꎻｔｂ 为

饱和 空 气 层 温 度ꎬ℃ꎻ ｃｐ 为 空 气 的 定 压 比 热ꎬ
ｋＪ / (ｋｇ􀅰℃)ꎮ

由式(１２)和式(１３)可以计算潜热交换量公式:

ｑｒ ＝
ξ － １( ) Ｑ

ξ
(１４)

式中:ｑｒ 为显热量ꎬｋＷꎻＱ 为制冷量ꎬｋＷꎻξ 为析

湿系数ꎮ
蒸发器侧的析湿量按下式[１７]计算:

Ｗ ＝ Ｇ ｄ１ － ｄ２( )
１

１ ０００
(１５)

式中:Ｗ 为析湿量ꎬｋｇ / ｓꎻＧ 为进风风量ꎬｋｇ / ｓꎻｄ１

为空气处理前的含湿量ꎬｇ / (ｋｇ 干空气)ꎻｄ２ 为空气处

理后的含湿量ꎬｇ / (ｋｇ 干空气)ꎮ
系统单位能耗除湿量按式下式[２０]计算:

ｍｅ ＝
３ ６００ ｍ

Ｐ
(１６)

式中:ｍｅ 为单位能耗除湿量ꎬｋｇ / (ｋＷ􀅰ｈ)ꎻｍ 为

析湿量ꎬｋｇ / ｓꎻＰ 为压缩机功率ꎬｋＷꎮ
１􀆰 ４ 其它部件

压缩机模型做如下假设:１)忽略压缩机吸排气

压力损失ꎻ２)压缩机的多变指数及电效率不随工况

变化ꎻ３)忽略压缩机与环境的换热ꎻ４)假定压缩机的

转速不随工况变化ꎮ
冷凝器模型与蒸发器模型基本相同ꎬ假定冷凝温

度稳定在 ４５ ℃ꎮ 压缩机吸气过热度为 ７ ℃ꎮ

２ 数据对比与分析

文献[１８]中使用定频冷冻除湿机对冷冻除湿机

优化设计进行研究ꎬ压缩机为定频活塞式压缩机ꎬ气
缸容积为 ５􀆰 ５０ ｃｍ３ꎬ制冷剂为 Ｒ１３４ａꎬ额定输入功率

为 ２５０ Ｗꎬ得出存在最佳蒸发温度使单位输入功率除

湿量最大ꎮ 根据标准 « ＧＢ / Ｔ １９９４１１—２００３ 除湿

机» [１９]ꎬ选用的测试工况如表 ２ 所示ꎮ
文献[１８]根据压缩机出厂实验数据拟合ꎬ得出

—７１—
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ＣＯＰ 与蒸发温度的关系ꎬ并通过 ＭＡＴＬＡＢ 编程求解

出除湿机在测试工况下单位输入功率除湿量和蒸发

温度的关系ꎬ并且得出不同测试工况下的最佳蒸发温

度ꎬ本文的模拟计算结果与之对比ꎬ如表 ３ 所示ꎬ两者

的误差在±１０％以内ꎮ

表 ３ 实验数据与模型拟合数据对比

Ｔａｂ.３ Ｃｏｍｐａｒｉｓｏｎ ｏｆ ｅｘｐｅｒｉｍｅｎｔ ｄａｔａ ａｎｄ ｓｉｍｕｌａｔｉｏｎ ｄａｔａ

工况 实验最佳蒸发温度 / ℃ 模型最佳蒸发温度 / ℃ 模型最大除湿量对应蒸发温度 / ℃ 相对误差 / ％

名义工况 １０􀆰 ２ ９􀆰 ２４ ８􀆰 ２８ －９􀆰 ４

最大负荷工况 ９􀆰 ４ １０􀆰 １０ ９􀆰 ６１ ７􀆰 ４

凝露工况 １６􀆰 ２ １４􀆰 ７０ １３􀆰 ７４ －９􀆰 ２

　 　 文献[２０]中对变频空调器进行实验研究ꎬ得出

变频空调器在除湿模式下除湿量与进风状态、风量的

关系ꎬ本文以此实验数据为依据ꎬ对实验数据与模拟

数据进行对比ꎮ 由于设备不同ꎬ蒸发器的进风量不

同ꎬ为保证数据对比的可靠性ꎬ将实验数据处理成在

干球温度为 ２７ ℃ꎬ每 １ ０００ ｍ３ 风量下除湿量与湿球

温度的关系ꎬ如图 ３ 所示ꎮ

图 ３ 模型计算值与实验值对比

Ｆｉｇ.３ Ｍｏｄｅｌ ｃａｌｃｕｌａｔｅｄ ｖａｌｕｅ ａｎｄ ｅｘｐｅｒｉｍｅｎｔａｌ
ｖａｌｕｅ ｃｏｍｐａｒｉｓｏｎ

由图 ３ 可知ꎬ在湿球温度 １８~２１ ℃范围内ꎬ模型

计算值与实验值基本完全吻合ꎬ在 ２２ ~ ２５ ℃范围内ꎬ
模型计算值与实验值偏差小于 １０％ꎬ表明模型与实

际相符ꎮ

３ 系统模拟与结果分析

本文采用编程迭代计算方法ꎬ对系统除湿过程进

行模拟计算ꎬ模拟工况中空气温度为 ２１ ~ ３６ ℃ꎬ相对

湿度为 ４０％~ ８５％ꎬ得出系统除湿量、蒸发温度等参

数随进口空气干球温度、相对湿度及进风风速的变化

关系ꎬ本文将以典型工况对模拟结果进行阐述ꎮ
图 ４ 所示为当进口空气干球温度为 ２７ ℃ꎬ相对

湿度为 ７５％时ꎬ空气侧换热器进风风量对系统单位

能耗除湿量和制冷量的影响ꎮ 由图 ４ 可知ꎬ随着进风

风量的增大ꎬ系统单位能耗除湿量先增大后减小ꎬ在
风量 为 ４ ４００ ｍ３ / ｈ 时ꎬ 存 在 最 大 值 为 ３􀆰 ２８５
ｋｇ / (ｋＷ􀅰ｈ)ꎬ与文献[２１]模拟结果相同ꎮ 系统 ＣＯＰ
随着进风风量的增大而升高ꎬ这是因为随着进风风量

的增大ꎬ空气与蒸发器换热增强ꎬ使得蒸发温度升高ꎬ
制冷量增大ꎬ由于系统冷凝温度为 ４５ ℃ꎬ当蒸发温度

及压力升高时ꎬ压缩机功耗降低ꎬ所以系统的 ＣＯＰ 呈

逐渐上升趋势ꎮ

图 ４ 进风风量对单位能耗除湿量及 ＣＯＰ 的影响

Ｆｉｇ.４ Ｉｎｆｌｕｅｎｃｅ ｏｆ ｉｎｌｅｔ ａｉｒ ｖｏｌｕｍｅ ｏｎ ｕｎｉｔ ｅｎｅｒｇｙ
ｃｏｎｓｕｍｐｔｉｏｎ ｄｅｈｕｍｉｄｉｆｉｃａｔｉｏｎ ａｎｄ ＣＯＰ

图 ５ 所示为当进口温度为 ２７ ℃ꎬ相对湿度为

７５％时ꎬ空气侧换热器进风风速对系统除湿量和制冷

量的影响ꎮ 由图 ５ 可知ꎬ随着进风风速的逐渐增大ꎬ
系统除湿量变化为先增大后减小ꎬ但风速为 １􀆰 ９ ｍ / ｓ
时ꎬ系统的除湿量达到最大值ꎬ为 ２１􀆰 ４４ ｋｇ / ｈꎮ 由于

进风风速的增大ꎬ增大了空气的湍流程度ꎬ使空气与

换热器的对流传热、传质系数增大ꎬ换热增强ꎬ因此系

统的除湿量增大ꎮ 当进风风速超过 １􀆰 ９ ｍ / ｓ 时ꎬ系统

的除湿量逐渐减小ꎬ这是由于当风速增大时ꎬ虽然换

热器表面与湿空气之间的对流换热表面传热系数增

大ꎬ但单位质量的空气与翅片表面接触时间减小ꎬ系
统的除湿量逐渐减小ꎮ 随着进风风速的增大ꎬ强化了

对流换热表面传热系数和传质系数ꎬ使蒸发温度逐渐

—８１—
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增加ꎬ系统制冷量从 ２６􀆰 ６ ｋＷ 增至 ２７􀆰 ５ ｋＷꎮ

图 ５ 进口风速对除湿量及制冷量的影响

Ｆｉｇ.５ Ｅｆｆｅｃｔ ｏｆ ｉｎｌｅｔ ｗｉｎｄ ｓｐｅｅｄ ｏｎ ｄｅｈｕｍｉｄｉｆｉｃａｔｉｏｎ
ａｎｄ ｃｏｏｌｉｎｇ ｃａｐａｃｉｔｙ

图 ６ 所示为当进口空气温度为 ２７ ℃ꎬ进风风速

为 ２ ｍ / ｓ 时ꎬ空气的相对湿度对系统的除湿量和制冷

量的影响ꎮ 由图 ６ 可知ꎬ随着空气的相对湿度的增

大ꎬ系统的除湿量从 １ ｋｇ / ｈ 逐渐增至 ２３ ｋｇ / ｈꎬ这是

因为ꎬ随着空气相对湿度的增大ꎬ空气与翅片间的水

蒸气分压力差逐渐增大ꎬ使更多的水分在翅片表面析

出ꎬ系统的除湿量增大ꎮ

图 ６ 进口空气相对湿度对除湿量及制冷量的影响

Ｆｉｇ.６ Ｅｆｆｅｃｔ ｏｆ ｒｅｌａｔｉｖｅ ｈｕｍｉｄｉｔｙ ｏｆ ｉｎｌｅｔ ａｉｒ ｏｎ
ｄｅｈｕｍｉｄｉｆｉｃａｔｉｏｎ ａｎｄ ｃｏｏｌｉｎｇ ｃａｐａｃｉｔｙ

由图 ６ 还可知ꎬ随着空气相对湿度的增加ꎬ系统

制冷量从 ２０ ｋＷ 逐渐增至 ２８ ｋＷꎬ这是因为相对湿度

较大时ꎬ湿球温度较高ꎬ蒸发器表面析湿系数较大ꎬ对
流换热表面传热系数和传质系数增加ꎬ使蒸发温度的

升高ꎬ因此系统的制冷量呈上升趋势ꎮ
图 ７ 所示为当进口空气含湿量为 １６ ｇ / (ｋｇ 干空

气)ꎬ进风风速保持在 ２ ｍ / ｓ 时ꎬ进口空气干球温度对

系统除湿量和制冷量的影响ꎮ 由图 ７ 可知ꎬ随着进口

空气干球温度的升高ꎬ系统的除湿量从 ２１ ｋｇ / ｈ 逐渐

降至 １５ ｋｇ / ｈꎬ并且制冷量从 ２５ ｋＷ 逐渐增至 ３０ ｋＷꎮ
这是因为随着进口空气温度的升高ꎬ提高了换热器翅

片的表面温度ꎬ单位质量空气达到露点温度的数量减

少ꎬ因此除湿量呈现逐渐降低的趋势ꎮ 此外ꎬ在进口

含湿量一定的情况下ꎬ进口温度越高ꎬ使蒸发器对应

的蒸发压力升高ꎬ制冷剂比容减小ꎬ制冷剂质量流量

增大ꎬ系统的制冷量增大ꎮ

图 ７ 进口空气干球温度对除湿量及制冷量的影响

Ｆｉｇ.７ Ｅｆｆｅｃｔ ｏｆ ｉｎｌｅｔ ａｉｒ ｄｒｙ ｂｕｌｂ ｔｅｍｐｅｒａｔｕｒｅ ｏｎ
ｄｅｈｕｍｉｄｉｆｉｃａｔｉｏｎ ａｎｄ ｃｏｏｌｉｎｇ ｃａｐａｃｉｔｙ

设定湿球温度与最佳 ＣＯＰ 下对应的蒸发温度的

差值为 Δｔꎮ 图 ８ 所示为当进口空气干球温度为 ２７ ℃
时ꎬ相对湿度对 Δｔ 的影响ꎮ 由图 ８ 可知ꎬ进口空气的

相对湿度在 ４０％~８５％之间变化时ꎬ系统 Δｔ 在 １０ ℃
上下波动ꎮ 由于本系统对冷凝器模型做出冷凝温度

维持在 ４５ ℃的假设ꎬ系统 ＣＯＰ 模拟结果呈逐渐上升

状态ꎬ因此本文按照工程经验将系统的制冷量增长率

衰减幅度变化范围在 ５％ ~ １０％时来确定系统最佳

ＣＯＰ 所对应的蒸发温度ꎮ

图 ８ 相对湿度对 Δｔ 的影响

Ｆｉｇ.８ Ｅｆｆｅｃｔ ｏｆ ｒｅｌａｔｉｖｅ ｈｕｍｉｄｉｔｙ ｏｎ Δｔ

设定 Δｔ１ 为系统最佳 ＣＯＰ 下对应蒸发温度与系

统最大除湿量下对应蒸发温度的差值ꎮ 图 ９ 所示为

干球温度在 ２１~３６ ℃ꎬ相对湿度在 ６５％~８５％的条件

下ꎬ进口空气的湿球温度对 Δｔ１ 的影响ꎮ 系统最佳

ＣＯＰ 下对应的蒸发温度与最大除湿量下对应的蒸发

温度的差值呈线性相关ꎬ其拟合函数为:
ｙ ＝ － １􀆰 １０８ ｔｓ ＋ ０􀆰 ９３３ｔ ＋ ２􀆰 ２８１ (１７)
式中:ｙ 为系统最佳 ＣＯＰ 下对应蒸发温度与系

—９１—
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统最大除湿量下对应蒸发温度的差值ꎬ℃ꎻ ｔｓ 为湿球

温度ꎬ℃ꎬ ｔ 为干球温度ꎬ℃ꎮ

图 ９ 湿球温度对 Δｔ１ 的影响

Ｆｉｇ.９ Ｅｆｆｅｃｔ ｏｆ ｗｅｔ ｂｕｌｂ ｔｅｍｐｅｒａｔｕｒｅ ｏｎ Δｔ１

图 ９ 中最左端干球温度为 ２１ ℃ꎬ从左至右温度

间隔为 ３ ℃ꎬ在同一条干球温度线上ꎬ最上端相对湿

度为 ６５％ꎬ相对湿度由上至下间隔 ５％ꎮ 由图 ８ 可

知ꎬ在相对湿度相同ꎬ干球温度从 ２１ ℃升至 ３６ ℃时ꎬ
Δｔ１ 逐渐降低ꎬ例如在此干球温度范围内ꎬ相对湿度

在 ６５％时ꎬΔｔ１ 从 ３􀆰 ４ ℃逐渐降至 ２􀆰 ６ ℃ꎬ这是因为

在相对湿度相同ꎬ干球温度逐渐上升的条件下ꎬ系统

最佳 ＣＯＰ 下对应的蒸发温度和系统最大除湿量下对

应的蒸发温度均逐渐升高ꎬ最大除湿量下对应蒸发温

度升高的幅度大于系统最佳 ＣＯＰ 下对应蒸发温度升

高的幅度ꎬ因此 Δｔ１ 逐渐降低ꎮ 图中与横坐标轴相交

交点的相对湿度从左至右依次为 ９０％、８６％、８４％、
８２％、７８％ꎮ 在相应干球温度下超过与横坐标轴交点

的相对湿度值时ꎬΔｔ１ 的值为 ０ ℃ꎬ这是因为系统最

大除湿量对应的蒸发温度基本与系统最佳 ＣＯＰ 下对

应的蒸发温度值相等ꎬ最佳除湿工况亦是最佳制冷

工况ꎮ
系统模拟干球温度在 ２１ ~ ３６ ℃ꎬ相对湿度在

６５％~８５％时ꎬ是通过降低蒸发器进风风量来降低蒸

发温度ꎬ增大系统除湿量ꎬ在此干球温度范围内ꎬ相对

湿度在 ６５％以下时ꎬ继续降低蒸发器进风风量出现

空气出口温度低于蒸发器壁面温度的现象ꎬ这不符合

工程实际ꎮ 当仅通过降低进风风量达不到系统最大

除湿效果时ꎬ需通过调节节流阀降低蒸发温度来增大

系统的除湿量ꎮ
图 １０ 所示为干球温度在 ２１~３６ ℃ꎬ相对湿度在

４０％~６５％的条件下ꎬ进口空气的湿球温度对 Δｔ１ 的

影响ꎮ 系统最佳 ＣＯＰ 下对应的蒸发温度与系统最大

除湿量下对应蒸发温度的差值呈线性相关ꎬ其拟合函

数为:
ｙ ＝ － ０􀆰 ２０５ ｔｓ ＋ ０􀆰 １４８ ｔ ＋ ３􀆰 ３６８ (１８)

图 １０ 中最左端干球温度为 ２１ ℃ꎬ从左至右温度

间隔为 ３ ℃ꎬ在同一干球温度线上ꎬ最下端相对湿度

为 ６５％ꎬ由下至上相对湿度分别为 ６５％、６０％、５０％、
４０％ꎮ

图 １０ 湿球温度对 Δｔ１ 的影响

Ｆｉｇ.１０ Ｅｆｆｅｃｔ ｏｆ ｗｅｔ ｂｕｌｂ ｔｅｍｐｅｒａｔｕｒｅ ｏｎ Δｔ１

对比图 ９ 和图 １０ 可以发现ꎬ相对湿度在 ４０％ ~
６５％时ꎬΔｔ１ 的变化幅度较小ꎬ这是因为相对湿度在

４０％~６５％范围内是通过调节节流阀来降低系统蒸发

温度ꎬ蒸发温度不能大幅度降低ꎬ否则导致系统的制

冷量下降ꎬ使蒸发器进出口含湿量差减小ꎬ除湿量降

低ꎮ 所以 Δｔ１ 在相对湿度 ４０％ ~ ６５％时的变化幅度

较小ꎮ
在舒适性空调范围内认为相对湿度在 ４０％以下

时不需要进行除湿ꎬ为此本文计算湿度范围不包括相

对湿度在 ４０％以下的部分ꎮ 蒸发器进口空气相对湿

度较高ꎬ为避免蒸发器表面结霜ꎬ需保证蒸发器壁面

温度大于 ０ ℃ꎮ 在低湿度范围内ꎬ最佳 ＣＯＰ 下对应

的蒸发温度与最大除湿量下对应的蒸发温度的差值

不存在线性关系ꎮ

４ 结论

本文建立了冷冻系统除湿模型ꎬ从理论上对系

统的除湿特性进行了研究ꎬ模拟了温度在 ２１ ~ ３６
℃ꎬ相对湿度在 ４０％ ~８５％工况下的除湿过程ꎬ模型

能够计算出系统除湿过程中的特性参数ꎬ得出如下

结论:
１)在定温度和湿度情况下ꎬ随着进风风量的增

大ꎬ系统单位能耗除湿量变化为先增大后减小ꎬ存在

一个除湿最优风量ꎮ 在进口含湿量和风速不变的情

况下ꎬ随着进口空气干球温度的升高ꎬ系统的除湿量

减小ꎮ
２)进口空气干球温度 ２１ ~ ３６ ℃ꎬ相对湿度为

３０％~８５％时ꎬ系统的湿球温度与最佳 ＣＯＰ 下对应的

蒸发温度的差值在 １０ ℃上下波动ꎮ
—０２—
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３)干球温度为 ２１~３６ ℃时ꎬ系统最佳 ＣＯＰ 下对

应蒸发温度与系统最大除湿量下对应蒸发温度的差

值呈现如下线性关系:当相对湿度为 ６５％ ~ ８５％时ꎬ
ｙ ＝ － １􀆰 １０８ ｔｓ ＋ ０􀆰 ９３３ ｔ ＋ ２􀆰 ２８１ ꎻ当相对湿度为 ４０％
~６５％时ꎬ ｙ ＝ － ０􀆰 ２０５ ｔｓ ＋ ０􀆰 １４８ ｔ ＋ ３􀆰 ３６８ ꎮ

４)与已经发表的其他实验研究数据结果进行比

对ꎬ本研究的模型计算值与实验值偏差在±１０％以内ꎮ
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