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双冷源温湿度独立控制空调系统设计优化研究
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摘要: 从熵态视角对空调负荷进行划分ꎬ基于双温冷源空调系统基础上ꎬ根据不同新风处理方法ꎬ探
讨设计参数选取及负荷计算ꎮ 通过系统优化遵循“高熵负荷用高温冷源消除ꎬ低熵负荷用低温冷源消

除”的原则ꎬ除高温冷源降温外ꎬ提出串联高、低温冷源的除湿循环ꎬ建立双温冷源能耗模型ꎬ数值模拟

计算得到最佳除湿、除热冷源有效温度ꎮ
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　 　 纵观建筑领域中常规空调系统ꎬ一般以热湿

联合处理ꎬ热湿平衡不匹配[１]ꎮ 为了解决传统热

湿耦合处理中存在的诸多问题[２]ꎬ基于降温和除

湿过程需求冷源品位的本质不同ꎬ国内学者探究

了温湿度独立控制空调系统(ｔｅｍｐｅｒａｔｕｒｅ￣ｈｕｍｉｄｉｔｙ
ｉｎｄｅｐｅｎｄｅｎｔ ｃｏｎｔｒｏｌꎬＴＨＩＣ) [３－４]ꎮ 这类 ＴＨＩＣ 系统

不仅适应室内空气温湿度同时变化ꎬ还能极大地

提高能源利用效率ꎬ改善室内空气品质ꎬ正逐渐被

推广应用ꎮ 江亿院士等[５]、张涛等[６]、金辉等[７]

研究了溶液除湿式温湿度独立控制空调系统ꎬ认
为这类空调系统在除湿和减少污染物方面有一定

的优势ꎬ采用 １７~２０ ℃冷冻水作为高温冷源消除

显热负荷ꎬ控制室内空气温度ꎬ溶液除湿实现室内

空气湿度控制及提供新鲜空气的需求ꎮ 但引入了

独立除湿系统ꎬ如何实现昂贵除湿溶液的再生ꎬ其
代价计算不清晰ꎮ 两套独立的控制系统增加了管
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线ꎬ控制难度加大ꎬ设备初期投入及运行维护费用

均提升不少ꎬ经济性还有待商榷ꎮ
该研究基于双温冷源的温湿度独立控制空调

系统[８]ꎬ除用传统低温冷源冷凝除湿区别溶液除

湿外ꎬ还涉及到高温冷源除热ꎮ 利用两种温度冷

冻水分别承担两套独立系统设备空调负荷ꎬ设备

初投资较常规空调系统稍增加ꎬ系统综合性能系

数(ＣＯＰ)大幅度提高ꎬ运行费用可大大降低ꎬ节
能潜力巨大ꎮ 因此ꎬ在传统空调设计方法基础上ꎬ
更深层次研究双温冷源空调系统理论ꎬ对其设计

运行过程节能优化进行数理分析具有重大意义ꎮ

１　 空调系统负荷的熵级分析

传统空调负荷划分只注重能量的数量关系ꎬ
忽略了品质区别ꎬ即熵态值的差异ꎬ可能对选择空

调组份负荷流的优化处理路径及效率产生影

响[１]ꎮ 因此ꎬ对空调负荷引入熵态视角分析ꎬ任
何空调系统都可抽象简化为以冷源流(质能熵

流)、组份负荷流(能熵流)以及空气流(熵流)的
相互作用构成“质能熵流模型”ꎬ如图 １ 所示ꎮ

图 １　 空调系统的“质能熵流”模型

Ｆｉｇ.１　 Ｍａｓｓ ｅｎｅｒｇｙ ｅｎｔｒｏｐｙ ｆｌｏｗ ｍｏｄｅｌ ｏｆ
ａｉｒ ｃｏｎｄｉｔｉｏｎｉｎｇ ｓｙｓｔｅｍ

理论上ꎬ制冷效率只与蒸发温度有关ꎬ与蒸发

器内的冷冻水温度分布值无关ꎬ但是蒸发器出口

处的冷源温度(冷源最低温度)与传热温差(常
量)决定了蒸发温度ꎬ因此冷源最低温度(常规

７ ℃)就是决定制冷效率的关键值ꎮ 只要冷源关

键温度值及空调总负荷不变ꎬ组份负荷不管以何

种路径与顺序的差异均不会引起系统能效值的改

变ꎮ 一个冷源所对应的不同组份负荷的熵态值近

似“相等”ꎬ亦构成等熵级负荷ꎮ
冷源的有效工作温区即冷源可利用温度的最

小值与最大值构成集的区域ꎮ 舒适性空调系统冷

源的有效工作温度在 ７ ~ ２０ ℃之间ꎬ能被 ２ ~ ３ 个

独立冷源覆盖ꎬ同时可划分 ２ 个(最多不超过 ３

个)与独立冷源对应的等熵级负荷ꎮ 而双温 ＴＨＩＣ
空调系统则可将空负荷按熵态值的相对高低ꎬ分
为高、低熵级负荷ꎬ与之对应的冷源分别为高、低
温冷源ꎮ 以此类推ꎬ空调负荷等价熵级的划分取

决于独立冷源的数量ꎮ

２　 双冷源 ＴＨＩＣ 空调系统基本模型

空调系统中只有一个冷源时对负荷熵态值的

区分没有意义ꎮ 分析涉及空调负荷的熵态影响ꎬ
至少要有两个及以上的独立冷源ꎮ 以两个独立且

有效工作温区互不重叠的冷源为前提ꎬ建立一个

基本 ＴＨＩＣ 空调系统ꎬ如图 ２ 所示ꎮ

１－高温冷源ꎻ２－低温冷源ꎻ３－除湿设备ꎻ４－除热设备

图 ２　 双冷源空调系统基本模型示意图

Ｆｉｇ.２　 Ｔｈｅ ｂａｓｉｃ ｍｏｄｅｌ ｏｆ ｄｕａｌ ｃｏｌｄ ｓｏｕｒｃｅ ａｉｒ
ｃｏｎｄｉｔｉｏｎｉｎｇ ｓｙｓｔｅｍ

空调房间总负荷 Ｑ 为显热负荷 Ｑｔ 和湿负荷

Ｑｒ 之和ꎬ不涉及新风负荷ꎮ 低温冷源为除湿设备

供冷构成一个等价低熵态负荷集ꎬ即低熵负荷

Ｑｄ ꎬ高温冷源为除热设备供冷构成一个等价高熵

态负荷集ꎬ即高熵负荷 Ｑｇ ꎮ 而除湿设备负荷和除

热设备负荷分别为 Ｑｗ 、 ＱＴ ꎮ
２.１　 基本系统设计参数分析

２.１.１　 经济传热温差

文献[９]研究建议在实际 ＴＨＩＣ 系统设计中

冷水供回水温差取 ３.５ ~ ５.５ ℃ꎮ 为了便于分析ꎬ
统一设定为经济传热温差:换热器传递单位(热)
冷量所耗费的总成本(包括设备投资与运行成

本)最低时温差ꎬ符号记为 Δｔｅｃ ꎮ 干过程ꎬ Δｔｅｃ１ ＝
６ ℃ꎻ湿过程ꎬ Δｔｅｃ２ ＝ ５.５ ℃ꎮ
２.１.２　 冷源有效温度

冷源有效温度是指该冷源为换热器供冷时的

冷媒最低供冷温度与对应的经济传热温差之和ꎬ
符号记 ｔｅ ꎮ 高温冷冻水侧供回水温度不能与低

温冷冻水侧供回水温度重叠ꎬ又低温冷冻水供水

最高温度≤１４ ℃ [５]ꎬ供、回水温差(干过程) 为

４７２
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６ ℃ꎬ故高温冷水有效温度 ｔｅ２ 范围是 １８. ５ ~
２０ ℃ꎮ
２.１.３　 除湿风量定义与计算

除湿风量是指除湿设备在以冷却除湿法消除

余湿过程中所需风量ꎬ符号为 Ｌｗ ꎬ单位 ｋｇ / ｓꎬ消除

单位余湿量的除湿风量为单位除湿风量 ｌｗ ꎬ单位

ｋｇ / (ｇ∙ｓ)ꎮ 两者关系式: Ｌｗ ＝ ｗ × ｌｗ ꎬ ｗ 为系统

除湿量ꎮ 假设除湿设备入口处空气状态点为室内

设计工况点 Ｎ( ｔＮ ＝ ２６ ℃ꎬ φ ＝ ６０％ꎬ ｄＮ ＝ １２.６
ｇ / ｋｇ)ꎻ处理后空气状态点在机器露点 Ｌ( ｔＬ ꎬ φ ＝
９０％ꎬ ｄＬ )上ꎬ则除湿风量计算公式为:

Ｌｗ ＝ ｗ
ｄＮ － ｄＬ

(１)

式中ꎬ Ｌｗ 大小与 ｄＬ 变化有关ꎬ而 ｄＬ 值由设备出口

温度 ｔＬ (除湿温度)决定ꎬ当室内设计参数与 ｗ 不

变时ꎬ除湿风量 Ｌｗ 由 ｔＬ 决定ꎮ 当 ｔＬ 高于室内设计

点 Ｎ 的露点温度 ｔＬｕ ( φ ＝ １００％)时ꎬ过程不具除

湿功能ꎻ当 ｔＬ 从低温端趋近 ｔＬｕ 时 Ｌｗ 趋近于无穷

大ꎻ当 ｔＬ 逐渐下降ꎬ Ｌｗ 越来越小ꎮ
２.１.４　 伴随负荷定义与计算

空调系统冷却去湿过程中ꎬ除湿设备在消除

潜热 Ｑｒ 的同时不可避免承担伴随空气部分的降

温负荷ꎬ引入“伴随负荷 Ｑｂ ”这个新概念ꎬ处理单

位余湿伴随的显热负荷为单位伴随负荷 ｑｂ ꎬ两者

关系式: Ｑｂ ＝ ｗ × ｑｂ ꎬ计算公式如下:
Ｑｂ ＝ ＣｐＬｗ( ｔＮ － ｔＬ) (２)

又 Ｌｗ ＝ ｗ × ｌｗ ꎬ则 ｑｂ ＝ Ｃｐ ｌｗ( ｔＮ － ｔＬ) ꎮ 其中ꎬ Ｃｐ 为

湿空气的定压比热ꎬ为计算方便ꎬ取 Ｃｐ ＝ １.０１
ｋＪ / (ｋｇ∙℃)ꎮ可以推出ꎬ负荷 Ｑｂ 由除湿温度 ｔＬ
决定ꎮ
２.１.５　 除湿、除热设备负荷计算

除湿设备能够除掉全部潜热负荷和伴随负

荷ꎬ故除湿设备负荷 Ｑｗ 计算式为:
Ｑｗ ＝ Ｑｒ ＋ Ｑｂ (３)

又 Ｑｗ ＝ ｗ × ｑｗ、Ｑｒ ＝ ｗ × ｑｒꎬ 同理单位除湿设备负

荷 ｑｗ ＝ ｑｒ ＋ ｑｂꎬｑｒ 为除湿设备运行工况下 １ ｇ 水的

汽化潜热ꎮ 此外ꎬ以除湿设备为节点建立能量平

衡方程: Ｑｄ ＋ Ｌｗ × ｈＬ ＝ Ｌｗ × ｈＮ ꎬ除湿设备流向冷

源热量等于低熵负荷 Ｑｄ ꎬ即 Ｑｗ ＝ Ｑｄ ꎬ可推导出

计算除湿设备负荷的焓流表达式为:
Ｑｗ ＝ Ｌｗ(ｈＮ － ｈＬ) (４)

式中ꎬ ｈＮ 为已知室内设计点 Ｎ 的焓值ꎬ而 ｈＬ 为除

湿设备空气出口状态点 Ｌ(送风状态点)的焓值ꎬ

与除湿温度 ｔＬ 有关ꎬ同理推断出除湿设备负荷 Ｑｗ

也只由 ｔＬ 决定ꎮ
根据能量守恒定律ꎬ 除湿设备负荷 Ｑｗ 与除

热设备负荷 ＱＴ 之和与系统湿负荷 Ｑｒ 与显热负荷

Ｑｔ 之和相等ꎬ即:
Ｑｗ ＋ ＱＴ ＝ Ｑｒ ＋ Ｑｔ ＝ Ｑ ＝ ｃｏｎｓｔ (５)

将式(３)代入ꎬ可得除热设备负荷计算式为:
ＱＴ ＝ Ｑｔ － Ｑｂ (６)

２.２　 基本模型优化思路

基本模型系统的总空调负荷可划分为由显热

负荷 Ｑｒ 与湿负荷 Ｑｗ 组成ꎬ也可划分为由高熵负

荷 Ｑｇ 与低熵负荷 Ｑｄ 组成ꎬ从热力学第二定律来

看ꎬ不同的划分可能导向不同的负荷处理优化路

径或优化过程参数ꎮ 高熵负荷既可用高温冷源来

处理ꎬ也可用低温冷源来处理ꎬ而低熵负荷只能用

低温冷源来处理ꎬ通过使空调系统的低熵负荷

(除湿设备负荷)最小化则可能获得最优节能系

统ꎬ优化条件方程式如下:
Ｑｗ ＋ ＱＴ ＝ Ｑｄ ＋ Ｑｇ ＝ ｃｏｎｓｔ
Ｑｗ → ｍｉｎ 等价于 Ｑｂ → ｍｉｎ(Ｑｒ 为常量){

(７)
２.３　 低温冷源能耗分析

低温冷源对除湿设备供冷中发生的除湿过

程ꎬ承担了除湿设备负荷 Ｑｗ ꎬ包括湿负荷 (潜

热) Ｑｒ 和伴随负荷 Ｑｂ ꎮ 低温冷源的冷量是通过

消耗电量获得的ꎬ该耗电量 Ｐ 与低温冷源蒸发器

内冷剂的最低蒸发温度 Ｔ０、冷凝器内冷剂的最高

冷凝温度 Ｔｋ 及低温冷源的低熵负荷 Ｑｄ 有关ꎮ 对

基本系统来说ꎬ Ｑｄ ＝ Ｑｗ ꎬ所以低温冷源耗电功率

Ｐ 计算公式如下:

Ｐ ＝
Ｑｄ

ｃｏｐ(Ｔ０ꎬＴｋ)
＝

Ｑｗ

ｃｏｐ(Ｔ０ꎬＴｋ)
(８)

式中ꎬ ｃｏｐ(Ｔ０ꎬＴｋ) 为冷冻水机组制冷系数ꎬ且

ｃｏｐ(Ｔ０ꎬＴｋ) ＝ Ｈ􀅰ε(Ｔ０ꎬＴｋ) ꎬ ε 为逆卡诺循环效

率ꎮ Ｔ０ 为蒸发温度: Ｔ０ ＝ ｔＬ － Δｔｅｃ１ － Δｔｅｃ２ ꎻ Δｔｅｃ１ ＝
６ ℃ꎬ Δｔｅｃ２ ＝ ５ ℃ ꎻＴｋ 为高温冷源温度ꎬ Ｔｋ ＝ ｔＷ ＋
Δｔｅｃ３ ꎬ ｔＷ 为夏季空调室外设计温度ꎬ Δｔｅｃ３ ＝ １０ ℃ꎮ
将式(３)代入得单位耗电量 Ｐ 为:

Ｐ ＝
ｑｒ ＋ ｑｂ

Ｈ􀅰ε( ｔＬ － １１ꎬｔＷ ＋ １０)
(９)

由于湿负荷 Ｑｒ 是常量ꎬ Ｑｂ 是除湿温度 ｔＬ 的函数ꎬ
故耗电量 Ｐ 是除湿温度 ｔＬ 和室外计算温度 ｔＷ 的

函数ꎬ但是 ｔＷ 随不同地域或不同省份的夏季空调

５７２
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室外设计温度各异ꎬ因而本研究采取控制变量法ꎬ
ｔＷ 将取 ３０~４２ ℃ꎬ间隔 １ ℃ꎬ则耗电量 Ｐ 变成仅

除湿温度 ｔＬ 的单值函数ꎮ
一方面ꎬ根据 ２. ２ 节空调系统的优化条件

Ｑｂ →ｍｉｎ 下ꎬ达到最佳除湿温度 ｔ∗Ｌ１ꎬ 另一方面在

耗电量 Ｐ 限制条件下ꎬ达到最佳除湿温度 ｔ∗Ｌ２ꎬ 一

般情况下 ｔ∗Ｌ１ ≠ ｔ∗Ｌ２ꎬ 综合这两个方面ꎬ得出结论在

保证 Ｑｂ 尽可能越小情况下ꎬ还要保证耗电量 Ｐ 最

小ꎮ 要计算得最佳除湿温度 ｔ∗Ｌ ꎬ需要求解如下

方程:
ｄＰ
ｄｔＬ

＝ ０ (１０)

经过数值模拟计算ꎬ得到不同室外设计温度 ｔＷ
下ꎬ当单位耗电量 Ｐ 取最小时各个除湿温度值ꎬ
代入式(１) －(３)计算比较得到对应较小的 Ｌ∗

ｗ 、
Ｑ∗

ｂ 、Ｑ∗
ｗ ꎬ 其对应的除湿温度 ｔ∗Ｌ 值是最优ꎬ使得系

统除湿达到最节能效果ꎮ 如图 ３ 所示ꎬ 绘制

ｔＷ ＝３２ ℃时单位耗电量 ｐ、 单位伴随负荷 ｑｂ、 随

除湿温度 ｔＬ 变化规律ꎬ最佳除湿温度 ｔ∗Ｌ 随室外计

算温度 ｔＷ 发生波动很小ꎬ ｔＷ 取其他值变化趋势不

变ꎬ几乎都在 １２.５ ℃左右ꎮ

图 ３　 ｐ 和 ｑｂ 与 ｔＬ 关系趋势图

Ｆｉｇ.３　 Ｕｎｉｔ ｐｏｗｅｒ ｃｏｎｓｕｍｐｔｉｏｎ ｖｓ ｕｎｉｔ ｌｏａｄ
ａｎｄ ｄｅｈｕｍｉｄｉｆｉｃａｔｉｏｎ ｔｅｍｐｅｒａｔｕｒｅ

３　 双冷源 ＴＨＩＣ 空调系统扩展模型

双冷源 ＴＨＩＣ 系统基本模型是一个全封闭空

调系统ꎬ不涉及新风负荷ꎬ这类系统在实际空调工

程中所占比例极小ꎬ如特殊的人防工程ꎮ 在基本

系统的基础上ꎬ增加新风功能ꎬ并导出新风负荷计

算公式ꎮ 本研究主要涉及两种新风系统形式[１０]:
(１)单独新风机ꎻ(２)新风与空调回风混合(见图

４)ꎮ

３.１　 扩展模型(一)与负荷新风修正

新风处理(一):室外空气经新风机组处理至

室内设计点 Ｎ 等焓线和相对湿度 ９０％交点 Ｏꎬ空
气处理焓差为 Δｈꎬ不增加房间的显热负荷ꎬ但需

除去部分余湿量为 Δｗꎮ 空调新风负荷为:
ＱＸＦ ＝ ＬＸＦΔｈ ＝ ＬＸＦ(ｈＷ － ｈＯ) ＝ ＬＸＦ(ｈＷ － ｈＮ)

(１１)
单位时间进入室内新风所含余湿量为:

Δｗ ＝ ＬＸＦΔｄ ＝ ＬＸＦ(ｄＯ － ｄＮ) (１２)
式中ꎬ ＬＸＦ 为新风ꎬｋｇ / ｓꎻ ｈＷ 为室外状态点 Ｗ 焓

值ꎬｋＪ / ｋｇꎻ ｈＯ 为新风处理设备出风 ＬＸＦ点的焓值ꎬ
ｋＪ / ｋｇꎻ ｄＯ 为新风处理设备出风点的含湿量ꎬ
ｇ / ｋｇꎻ在基本模型基础上ꎬ按照新风处理(一)要

求ꎬ增加新风机组 ５ꎬ形成空调系统的扩展模型

(一)ꎬ见图 ４(ａ)ꎮ

图 ４　 双冷源空调系统扩展模型

Ｆｉｇ.４　 Ｔｈｅ ｅｘｔｅｎｄｅｄ ｍｏｄｅｌ ｏｆ ｄｕａｌ ｃｏｏｌｉｎｇ ａｉｒ ｃｏｎ￣
ｄｉｔｉｏｎｉｎｇ ｓｙｓｔｅｍ

新风机出风口送入室内余湿量 Δｗ ꎬ导致房

间原本湿量 ｗ 变化为 ｗ′ ꎬ此时ꎬ除湿风量为 Ｌｗ′ ＝
ｗ′ × ｌｗ ＝ (ｗ ＋ Δｗ) ｌｗ ꎮ 室内系统的总显热负荷 Ｑ′ｔ

６７２
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是室内产生的显热 Ｑｔ 与新风送入的显热 － ΔＱｔ

之和: Ｑ′ｔ ＝ Ｑｔ － ΔＱｔ ＝ Ｑｔ － Δｗ × ｑｒ ꎬ除湿设备总负

荷为 Ｑ′ｗ ＝ (ｗ ＋ Δｗ) × ｑｗ ꎬ室内总湿负荷为 Ｑ′ｒ ＝
ｗ′ ×ｑｒ ＝ (ｗ ＋ Δｗ)ｑｒ ꎬ 伴 随 负 荷 为 Ｑ′ｂ ＝
(ｗ ＋Δｗ)ｑｂ ꎬ除热设备总负荷为 Ｑ′Ｔ ＝ Ｑ′ｔ － Ｑ′ｂ ＝ ＱＴ

－ Δｗ(ｑｂ ＋ ｑｒ) ꎮ 增加了新风负荷 ＱＸＦ 后ꎬ低温冷

源除了承担原本除湿设备负荷外ꎬ还承担新风负

荷ꎬ即低熵负荷为 Ｑ′ｄ ＝ Ｑ′ｗ ＋ ＱＸＦ ꎬ高温冷源仍承担

除热设备负荷ꎬ即高熵负荷为 Ｑ′ｄ ＝ Ｑ′Ｔ ꎮ
３.２　 扩展模型(二)与负荷新风修正

新风处理(二):室外空气经新风机组处理至

低于室内的含湿量( ｄＯ < ｄＮ )ꎬ则新风承担室内

的湿负荷及部分显热冷负荷ꎬ即新风处理抵消室

内湿量 ｗꎮ 以室内设计状态点 Ｎ 的焓值为基准

点ꎬ将处理焓差分为 Δｈ 和 Δｈ１ 两个部分ꎮ 空调新

风冷负荷为:
ＱＸＦ ＝ ＬＸＦ(Δｈ１ ＋ Δｈ２) (１３)

式中ꎬ ＱＸＦ１ ＝ ＬＸＦΔｈ１ ＝ ＬＸＦ(ｈＷ － ｈＮ) 且 ＱＸＦ２ ＝
ＬＸＦΔｈ２ ＝ ＬＸＦ(ｈＮ － ｈＯ) ꎮ 将扩展模型一系统中新

风机组运行参数降低ꎬ使得正好与室内余湿抵消ꎬ
室内湿负荷为 ０ꎬ除湿循环风量为 ０ꎬ则伴随负荷

也为 ０ꎬ形成扩展模型(二)系统ꎬ见图 ４(ｂ)ꎮ 新

风处理导致室内负荷的增加量为 － ΔＱｔ ＝ － ＱＸＦ１ ＋
ｗ × ｑｒ ꎮ 室内总显热负荷为 Ｑ′ｔ ＝ Ｑｔ － ΔＱｔ ＝ Ｑｔ ＋
Ｑｒ － ＱＸＦ１ ꎬ除热设备总负荷为 Ｑ′Ｔ ＝ Ｑ′ｔ ꎬ则低熵负

荷为 Ｑ′ｄ ＝ ＱＸＦ ꎬ而高熵负荷为 Ｑ′ｄ ＝ Ｑ′Ｔ ＝ Ｑ′ｔ ꎮ
３.３　 扩展模型(三)与负荷新风修正

新风处理(三):室外空气与回风混合后再由

空气处理设备处理至送风点ꎬ针对基本模型进行

新风功能扩展ꎬ得扩展模型(三)ꎬ见图 ４(ｃ)ꎮ 空

调新风负荷为 ＱＸＦ ＝ ＬＸＦ(ｈＷ － ｈＮ) ꎬ此时ꎬ室内除

热循环与基本系统完全相同ꎬ Ｑ′ｂ 、 Ｑ′ｔ 、 Ｑ′Ｔ 、 Ｑ′ｇ 都
与基本模型中对应参数相等ꎮ 经推导可得低熵负

荷 Ｑ′ｄ ＝ ＱＸＦ ＋ Ｑｗ ꎬ除湿设备负荷为 Ｑ′ｗ ＝ Ｑ′ｄ ꎮ
结论:若没有特别的条件限制时ꎬ新风处理

(三)的方式要优于新风处理(二)的方式ꎻ新风处

理(二)的方式通常都要优于新风处理(一)的方

式ꎮ 因此ꎬ在没有特别的条件限制时ꎬ应采用新风

处理(三)方式ꎮ

４　 双冷源的除湿循环优化分析

采用新风处理方法(三)ꎬ其热湿处理过程将

新风负荷由除湿设备承担ꎬ现设计将新风机组并

入除湿设备ꎬ使得除湿循环中存在串联高低温冷

源同时消耗ꎬ优化除湿循环的目的就是尽可能在

除湿设备中实现有高温(高熵)冷源段处理新风

携带的热湿ꎮ 在实际工程设计中新风负荷占总负

荷的 ３０％~４０％ꎬ则它占无新风的双冷源除湿循

环总负荷 ６０％~９０％ꎮ 单位新风负荷为:
ｑＸＦ ＝ (Δｈ１ ＋ Δｈ２) × (６０％ ~ ９０％) (１４)

式中ꎬ Δｈ１ 为无新风情况下单位低熵负荷ꎬ Δｈ１ ＝
ｈｅ２ － ｈｅ１ ꎻ Δｈ２ 为无新风情况下单位高熵负荷ꎬ
Δｈ２ ＝ ｈＮ － ｈｅ２ ꎮ 在有新风参与的除湿循环中ꎬ因
为新风消耗代价全部可以由高温冷源来承担ꎬ不
消耗低温冷源ꎬ所以新风原来由新风机组处理ꎬ变
成在除湿设备采用串联高、低温冷源中的高温冷

源承担ꎮ 此时ꎬ 系统的单位高熵负荷增加为

Δｈ２ ＋ｑＸＦ ꎬ而低熵负荷不变为 Δｈ１ꎬ单位总耗电

量为:

ｐ ＝
Δｈ１

Ｈ􀅰ε(Ｔ０∗ꎬＴＫ)
＋

Δｈ２ ＋ ｑＸＦ

Ｈ􀅰ε(Ｔ０ꎬＴＫ)
(１５)

耗电指数为:

ｐｃｚ ＝
Δｈ１

ε(Ｔ０∗ꎬＴＫ)
＋
Δｈ２ ＋ ｑＸＦ

ε(Ｔ０ꎬＴＫ)
(１６)

式中ꎬ Ｔ０∗ ＝ ｔ∗Ｌ － Δｔｅｃ１ － Δｔｅｃ２ ꎬ ｔ∗Ｌ ＝ １２ ℃ꎻ Ｔ０ ＝ ｔｅ２
－ Δｔｅｃ１ － Δｔｅｃ２ ꎬ ｔｅ２ ＝ １８.５~２０ ℃ꎻ ＴＫ ＝ ｔＷ ＋ Δｔｅｃ３ ꎮ
为了数值模拟计算分析ꎬ假设 ｔＷ ＝ ３３ ℃ꎬ取新风

占比为 ６０％~９０％ꎬ则 ｐｃｚ 是关于高温冷源的有效

温度 ｔｅ２ 的单值函数ꎮ 不同新风比下ꎬ系统单位总

耗电量 ｐｃｚ１ (６０％)、 ｐｃｚ２ (７０％)、 ｐｃｚ３ (８０％)、 ｐｃｚ４

(９０％)随有效温度 ｔｅ２ 变化趋势ꎬ如图 ５ 所示ꎮ

图 ５　 耗电指数 ｐｃｚ与有效温度 ｔｅ２关系趋势图

Ｆｉｇ. ５　 Ｐｏｗｅｒ ｃｏｎｓｕｍｐｔｉｏｎ ｉｎｄｅｘ ｐｃｚｖｓ ｅｆｆｅｃｔｉｖｅ ｔｅｍ￣

ｐｅｒａｔｕｒｅ ｔｅ２ｏｆ ｈｉｇｈ ｔｅｍｐｅｒａｔｕｒｅ ｃｏｌｄ ｓｏｕｒｃｅ

耗电指数 ｐｃｚ１ 、 ｐｃｚ２ 、 ｐｃｚ３ 和 ｐｃｚ４ 随 ｔｅ２ 增大而

７７２
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增大ꎬ但是增加幅度比较平缓ꎬ说明 ｔｅ２ 越低ꎬ高温

冷源消耗越多ꎬ高品位的低温冷源消耗越少ꎮ 系

统实现双冷源进行除湿过程ꎬ高温冷源的有效温

度 ｔｅ２ 取 １８.５ ℃ꎬ耗电指数 ｐｃｚ 相对最小ꎬ达到相对

最佳节能状态ꎮ

５　 结论

从熵态视角对冷源负荷品质优化分析ꎬ设计

双温冷源空调系统模型ꎬ两种冷源实现形式:①高

温冷源—高温冷水机组(１３ ℃冷冻水)ꎻ②低温冷

源:直接蒸发机组(７ ℃冷冻水)ꎮ 根据不同新风

处理方法ꎬ探讨设计参数选取及负荷计算ꎬ建立冷

源能耗模型ꎬ遵行优化方程条件ꎬ终获得最佳除湿

温度 ｔ∗Ｌ ꎬ最佳除湿风量 Ｌ∗
ｗ 及最佳伴随负荷 Ｑ∗

ｂ ꎮ
在此基础上ꎬ构建双温冷源除湿循环ꎬ使得冷

却去湿原本低温冷源伴随抵消的那部分显热负荷

转由高温冷源来承担ꎬ再次减少消耗低温冷源ꎬ进
一步实现优化节能ꎬ最终结果表明串联低、高温冷

源的除湿循环具有节能潜力ꎬ此时高温冷源的有

效节能温度 ｔｅ２ 范围为:１８.５ ~ ２０ ℃ꎬ当低温冷源

有效节能温度为 ｔｅ１ ＝ ｔ∗Ｌ ꎬ ｔｅ２ 取 １８.５ ℃时ꎬ达到相

对最佳节能状态ꎮ
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