
第40卷 第2期
2019年2月

太 阳 能 学 报
ACTA ENERGIAE SOLARIS SINICA

Vol. 40, No. 2
Feb., 2019

收稿日期：2016-12-16
基金项目：国家自然科学基金（51266010）
通信作者：彭冬根（1975—），男，博士、副教授，主要从事太阳能制冷空调方面的研究。ncu_hvac2013@163.com

文章编号：0254-0096（2019）02-0474-06

一种新型溶液除湿装置数学模型及性能分析

彭冬根，程小松，李霜玲，罗丹婷
（南昌大学建筑工程学院，南昌 330031）

摘 要：对新型外表面蒸发式溶液除湿装置建立数值模型，模拟计算各参数对装置性能的影响。结果表明：管

心距的增加会降低装置整体的除湿效果；肋间距对装置的除湿效果影响不大；蒸发冷却空气质量流量在 0.5~
4 kg/（m2·s）变化时，新型外表面蒸发式除湿装置除湿量相对非蒸发型装置提高 6.3%~9.4%；装置的最佳蒸发冷却

空气流量约为 2.5 kg/（m2·s）；除湿空气质量流量在 1.8~1.9 kg/（m2·s）变化时，除湿量有一个突变过程；溶液入口温度

增加 20 ℃，除湿量降低 4.0%，除湿空气出口温度仅升高 1 ℃。这些结果可为除湿装置结构设计和性能分析提供理

论依据。
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0 引 言

随着人民生活水平的提高，空调的需求量越来

越高。在公共建筑中，空调系统的能耗占建筑总能

耗的 40%~50%。而在空调系统中，潜热负荷占总

负荷的 30%~50%，因此采用何种有效的除湿方式

以降低空调能耗非常重要。目前除湿方式中除常

用的冷凝除湿外，还有固体吸附除湿、溶液吸收式

除湿、膜除湿、加压冷却除湿［1］等。其中溶液除湿由

于其溶液具有流动性，且可采用清洁可再生能源进

行再生，因此在提高室内品质及降低能耗方面具有

较大的优势。

除湿器是溶液除湿系统中的主要组件，目前大

多数溶液除湿器为绝热型［2，3］，但由于除湿过程中汽

化潜热的释放导致除湿液温度升高，这将会降低除

湿液除湿效果。为此有研究者提出内冷型除湿器［4~7］，

其在除湿过程中通过冷却介质带走除湿所释放的

汽化热量。但内冷型的装置内部结构较复杂，且需

要另外配备一套冷却装置。为了将除湿过程释放

的汽化潜热有效带走，增强除湿器的除湿效果，有

不少学者［8~10］将间接蒸发冷却与溶液除湿直接结

合。本文对外表面蒸发式溶液除湿装置［11］建立数

值模型，并对其进行性能分析。

1 装置原理

图 1 为新型溶液除湿装置是局部示意图，装置

内除湿管为叉排布置，任意两根管管心距相等，除

湿过程中，除湿液依靠重力以降膜形式沿钢管内壁
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b. 装置原理图

图1 除湿装置示意图

Fig. 1 Schematic diagram of liquid desiccant dehumidifier
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向下流动，除湿空气与除湿液逆流布置。除湿管外

肋片为整体式平肋片，通过喷淋管对管外喷水使得

肋片布满水膜，通过风机驱动环境空气蒸发肋片表

面水膜以吸收管内热量。

2 数学模型

2.1 模型假设

针对外表面蒸发式溶液除湿装置的传热传质

机理，在模型建立过程中，采用以下假设条件：

① 管内溶液均匀，管外表面冷却水喷洒均匀；

② 传热与传质面积相同，传热传质过程中，壁

面温度分布均匀；

③ 被处理空气和除湿溶液均为稳态流动，相关

参数只沿流动方向变化，其物性为常数；

④ 忽略翅片和钢管外壁面的接触热阻及管外

壁水膜热阻；

⑤ 忽略流动方向的热质扩散及溶液的溶解热。

2.2 控制微分方程

图 2 是管内空气与除湿液的传热传质模型示

意图，各参数只沿管长方向变化。
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图2 除湿装置传热传质数值模型

Fig. 2 Schematic of heat and mass transfer in desiccant device

除湿空气的质量守恒方程为：

hmdA(ωa -ωequ) +Gi∙dωa = 0 （1）
除湿空气的热平衡方程为：

hsdA(Ta - Ts) +Gi(cpa +ωaCpv)dTa = 0 （2）
除湿溶液的热平衡方程：

hsdA(Ta - Ts) - r tGidωa - δQo -mscpsdTs = 0 （3）
除湿水蒸气的质量守恒方程：

Gidωa +msaltdX = 0 （4）

式中，hm ——除湿液与除湿空气间的传质系数，

kg/（m2 · s）；ωa —— 除 湿 空 气 含 湿 量 ，kg/kg；
ωequ ——溶液表面的平衡含湿量，kg/kg；Gi ——管

内空气的质量流量，kg/s；hs ——空气与溶液的传热

系数，W/（m2 · s）；Ta ——管内空气的温度，℃；

Ts ——除湿液温度，℃；cpa ——空气的比热容，

J/（kg·℃）；Cpv ——水蒸气的比热容，J/（kg·℃）；

cps ——除湿液的比热容，J/（kg·℃）；r t ——水蒸气

的汽化潜热，J/kg；ms ——溶液质量流量，kg/s；
msalt ——溶质的质量流量，kg/s；X ——溶剂与溶质

的比值。

空气与溶液之间的传热系数计算分为紊流和

层流 2 种空气状态，紊流计算公式参见文献［12］，

层流状态下的传热系数计算如下：

Nu = hsdi
λa

= 3.66 （5）
式中，di ——钢管内径，m；λa ——空气导热系数，

W/（m·K）。

由于空气与溶液之间的传热传质系数符合刘

易斯关系式，因此传质系数的求解方程如式（6），通

常取 Le =1［13，14］。

Le = hs
cpahm

（6）
溶液表面平衡含湿量 ωequ 的计算公式如式（7）：

ωequ = ps(ξ,Ts)
B - ps(ξ,Ts) × 0.622 （7）

式中，ps(ξ,Ts)——溶液表面水蒸气分压力，Pa 与溶

液温度及浓度有关，文献［15］给出了不同除湿液

ps(ξ,Ts) 的求解方法；ξ ——溶液质量分数；B ——

标准大气压力，Pa。
溶液比热容 cps 的求解方法亦参见文献［15］。

2.3 外表面蒸发冷却模型

管内除湿液到管外蒸发冷却空气之间的传热

过程可分为 2 部分，第 1 部分是除湿液到管外水膜

的传热过程，第 2 部分是管外水膜到蒸发冷却空气

的传热过程，由于传热过程是稳态，因此 2 部分的

传热量相等，传热过程方程表示如下：
δQo1 =ηhm,odA(hw,a - hm,a)

= 2πλdl(Ts - Tw)/ ln(do /di) （8）
式中，η ——肋面总效率，η=（Ar+ηfAf）/（Ar+Af），其中

Ar 为肋基面积，m2；Af 为肋片表面积，m2；ηf 为肋效
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率，计算方法参见文献［16］；hm,o ——管外水膜与蒸

发冷却空气间的传质系数，kg/（m2·s）其可根据方程

（6）求出，其中水膜与空气间的对流换热系数参见文献

［17］）；hw,a ——管外水膜表面饱和空气的焓值，J/kg
根据水膜温度及空气饱和状态下含湿量求出；

hm,a ——蒸发冷却空气平均焓值，J/kg 根据蒸发冷却

空气平均温度及含湿量求出；λ——钢管的导热系

数，W/（m·K）；Tw ——管外水膜的温度，℃；l ——

管长，m；do ——管外径，m。

2.4 基准参数设定

为了模拟不同结构参数、除湿空气参数、蒸发

冷却参数及除湿溶液参数对除湿装置除湿效果的

影响，有必要设定各参数基准值。模拟计算过程

中，其他参数保持恒定，只改变某一参数数值，研究

其对除湿器性能的影响。表 1 为本次模拟计算设

定的基准参数值。

表 1 基准参数表

Table 1 Pre-set parameters
参数

管排数量/根
管内径di/m
管外径do/m
管厚度δ/m
管心距S/m
肋片厚δf/m
肋间距 e/m
管长 l/m

数值

4（30）
0.02
0.025
0.0025
0.058
0.0015
0.0085
0.5

参数

整体式肋片垂直气流方向长/m
整体式肋片沿气流方向长/m
空气比热容Cpa/J·(kg·K)-1
光管导热系数λ/W·(m·K)-1
空气导热系数λa/W·(m·K)-1
空气密度ρ/kg·m-3

空气动力粘度μ×106/Pa·s
除湿空气入口温度Ta,in/℃

数值

0.464
0.2009
1005
45

0.027
1.2
19
35

参数

除湿空气入口相对湿度

蒸发冷却空气温度Tg0/℃
蒸发冷却空气相对湿度

蒸发冷却空气质流量Go/kg·m-2·s-1

溶液入口温度Ts,in/℃
溶液质量分数ξ
单管溶液质流量/kg·h-1

单管空气质流量/kg·m-2·s-1

数值

0.8
30
0.6
0.5
28
0.35
2.4
2.1

3 结果与分析

3.1 管束结构参数影响

图 3 为改变管心距及肋间距对装置性能的影

响曲线图。管束体积不变，肋间距为 0.0085 m 时，

管心距由 0.05 m 增加到 0.1 m，装置总除湿量由

0.91 kg/h 降低到 0.29 kg/h，降低了 86.1%，由于管束

含管量降低，因此单管除湿量仅增加了 0.007 kg/h，
除湿空气出口温度由 29.8 ℃增加到 33.3 ℃。原因

是管心距越大，管束所含的管数量减小，因此装置
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图3 结构参数对装置性能影响

Fig. 3 Effect of structure parameters on device performance

总除湿量降低，另外管心距的增大改善了除湿管的

散热性能，因此其单管除湿量增加。由图 3 可知肋

间距对装置除湿效果影响不大。

3.2 蒸发冷却空气参数影响分析

图 4 为除湿管外蒸发冷却空气对装置性能的影

响曲线图，图 4a 中空气质量流量在 0.5~4.0 kg/（m2·s）
之间变化，外表面蒸发式装置除湿量相对非蒸发型装

置提高了 6.3%~9.4%，因此外表面蒸发型明显提高了

装置的除湿效果。相比非蒸发型，其除湿空气出口温

度最大降低 1.9 ℃。原因是除湿管外蒸发冷却作用

降低了溶液的温度，因此除湿空气的温度会更低。
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a. 蒸发冷却空气质量流量影响
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b. 蒸发冷却空气干球温度影响

图4 蒸发冷却空气参数对装置性能影响

Fig. 4 Effect of evaporative cooling air parameters on
device performance

空气质量流量在 2.5 kg/（m2·s）之后，装置的除湿效

果及空气出口温度变化较小，因此蒸发冷却空气的

最佳流速约为 2.5 kg/（m2·s）。

图 4b 中蒸发冷却空气相对湿度不变，干球温

度越高，除湿量越小，且空气出口温度越高。蒸发

冷却空气相对湿度 80%，温度 35 ℃时，除湿量相对

25 ℃时下降了 11.2%。蒸发冷却空气干球温度不

变时，相对湿度越大，系统的除湿效果越差，且溶液

出口温度越高。干球温度 30 ℃时，90%相对湿度下

的除湿量相比 60%时降低了 6.9%。原因是，空气干

球温度或相对湿度越小，空气焓将越小，由于蒸发

冷却作用管外水膜温度将越低，因此除湿液温度将

越低，除湿效果会越好。由图 4b 可知，90%相对湿

度时，当蒸发冷却空气干球温度大于 32 ℃时，除湿

量基本不变，这是由于此时管外水膜表面的空气焓

值大于环境空气焓值，除湿管不与外界进行换热，

因此环境温度对其除湿量并无影响。

3.3 除湿空气参数影响分析

图 5 为管内除湿空气参数变化对装置性能的影

响曲线图，图 5a 中空气质量流量 0.5~5.3 kg/（m2·s），

则除湿量由 0.25 kg/h 增加到 1.83 kg/h，空气出口含

湿量由 14.9 g/kg增加到 23.4 g/kg后降低到 18.8 g/kg。
从图 5 中可看出空气质量流量在 1.8~1.9 kg/（m2·s）
变化时，除湿量和空气出口含湿量有一个跳跃过

程，这是由于在此空气质量流量下，Re 由 2208 变化

到 2338，空气流态由层流向紊流转变。在层流状态

下，空气质量流量增加，除湿量变化很小，其出口含

湿量增加；在紊流状态下，除湿量逐渐增加，空气出

口含湿量变化较小。因此应尽量使系统在紊流状

态下除湿。

图 5b 为改变除湿空气相对湿度及干球温度得

到的装置除湿性能变化曲线图。相对湿度不变，干

球温度越高，装置的除湿性能越好，相对湿度 80%
时，干球温度 25~35 ℃变化，系统除湿量由 0.33 kg/h
增加到 0.74 kg/h，空气出口温度由 24.9 ℃增加到

30.7 ℃；干球温度 30 ℃时，相对湿度由 60%增加到

90%时，除湿量由 0.33 kg/h 增加到 0.60 kg/h。原因

是单独增加干球温度或相对湿度，空气的含湿量会

增加，因此除湿空气与溶液表面平衡含湿量差会增

加，装置的除湿效果会越好。
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图5 除湿空气参数对装置性能影响

Fig. 5 Effect of dehumidified air parameters on
device performance

3.4 除湿溶液参数影响分析

图 6 为除湿液参数变化对装置除湿性能影响

曲线图。图 6a 中溶液质量流量在 10~120 kg/h 之间

变化，装置除湿量由 0.759 kg/h 先增加到 0.769 kg/h
再降低到 0.766 kg/h；除湿空气出口温度缓慢升高，

增加了 0.3 ℃。原因是：当溶液质量流量较小时，其
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增加会加大溶液整体的除湿效果，使装置除湿能力

更好；由于溶液温降主要发生在入口 25%管段内，

当溶液流量大到一定程度之后，其增加对溶液整体

除湿效果影响不大，但溶液温降管段会越长，因此

会降低装置除湿能力。
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图6 除湿液参数对装置性能影响

Fig. 6 Effect of liquid desiccant parameters on
device performance

图 6b 中为改变溶液入口质量分数及温度得到

的装置除湿性能变化曲线图。当溶液入口质量分

数为 0.35 时，入口温度在 24~44 ℃之间变化，除湿

量仅降低 4.0%，除湿空气出口温度升高 1 ℃；原因

是空气与溶液为逆流布置，因此空气出口温度会随

溶液入口温度的升高而升高，但由于管外蒸发冷却

作用，溶液温降主要发生在入口 25%管段内，因此

空气出口温度变化不大，且溶液除湿效果得以保

持，使除湿量变化较小。当溶液入口温度为 30 ℃，

溶液质量分数在 0.25~0.45 之间变化时，除湿量由

0.56 kg/h 升高到 0.85 kg/h，除湿空气出口温度仅升

高 0.05 ℃。原因是空气质量分数的增加会降低溶

液表面平衡含湿量，使溶液除湿效果更好，空气出

口温度变化主要受溶液温度影响，由于溶液入口温

度不变，因此空气出口温度变化很小。

4 结 论

建立外表面蒸发式溶液除湿装置数值模型，采

用软件模拟计算得出结果，通过对模拟结果进行分

析，得出以下结论：

1）管心距的增加将会降低装置除湿量，但单管除

湿量变化较小，肋间距对装置除湿效果影响不大。

2）装置的蒸发冷却空气最佳流速约 2.5 kg/（m2·s）。
蒸发冷却空气干球温度或相对湿度越大，装置的除

湿效果会越差。

3）装置除湿过程应尽量使除湿空气流动保持

在紊流状态。除湿空气干球温度或相对湿度越大，

装置的除湿量均会增加。

4）溶液最佳质量流量约 50 kg/h，溶液入口质量

分数越高，装置除湿效果越好，溶液温度越高，除湿

效果越差。
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MATHEMATICAL MODEL AND PERFORMANCE ANALYSIS OF A
NEW LIQUID DESICCANT DEHUMIDIFIER

Peng Donggen，Cheng Xiaosong，Li Shuangling，Luo Danting
（School of Civil Engineering and Architecture，Nanchang University，Nanchang 330031，China）

Abstract：The mathematical model for a new type of external surface evaporative liquid dehumidification device was
established，and the effect of parameters on the performance of device was simulated and calculated. The results show
that the increase of tube center distance will reduce the overall dehumidification effect of the device；the rib spacing has
little effect on the dehumidification effect of the device；the mass flow rate of evaporative cooling air varies from 0.5 to 4
kg/（m2 · s），and the dehumidification capacity of the new external surface evaporative dehumidification device is
increased by 6.3%-9.4% compared with the non-evaporation type device；The optimum evaporative cooling air flow rate
of the device is about 2.5 kg/（m2·s）；when the dehumidified air mass flow is changed from 1.8 to 1.9 kg/（m2·s），the
dehumidification amount has a mutation process；The solution inlet temperature is increased by 20 ℃ ， the
dehumidification amount is reduced by 4.0%，and the dehumidified air outlet temperature is only increased by 1 ℃.
These results provide a theoretical basis for structural design and performance analysis of dehumidification devices.
Keywords：externally evaporative cooling；liquid desiccant；mathematical model；dehumidification rate；performance
analysis




