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新型空气-水双热源复合热泵系统除霜特性及能耗 

徐俊芳 1,2，赵耀华 1，全贞花 1，王会粉 2，赵会刚 2, 王皆腾 2 
（1北京工业大学建筑工程学院，北京 100022；2北京市住房和城乡建设科学技术研究所，北京 100021） 

摘要：基于新型空气-水双热源复合热泵系统（AWDSHPS-N），实验研究了 AWDSHPS-N 采用冷凝器出口制冷剂

再冷却除霜（D-I）、低温热水除霜（D-II）、低温热水+冷凝器出口制冷剂再冷却除霜（D-Ⅲ）3 种除霜模式进行除

霜时对系统整体性能系数（COP）的影响，除霜期间系统运行特性及除霜所消耗的能量，并与逆循环除霜模式进

行了对比分析。测试工况下的实验结果表明，除霜模式 D-I 和 D-Ⅲ仅使系统整体 COP 较结霜运行期间的 COP 分

别降低了 0.42%和 3.93%；D-II 除霜期间系统的制热功率和 COP 分别较结霜运行期间提高了 27.4%和 17.8%。D-I、

D-II 和 D-Ⅲ完成一次除霜能耗仅分别为逆循环除霜能耗的 3.11%、34.78%和 28.26%；采用此 3 种除霜模式时系统

整体 COP 较采用逆循环除霜时分别提高了 26.06%、29.79%和 17.02%。 

关键词：复合热泵；再生能源；除霜；性能系数；优化；压缩机 

中图分类号：TK519                文献标志码：A             文章编号：0438—1157（2018）06—2646—09 

 
Defrosting characteristics and energy consumption of new air-water  

dual source composite heat pump system 
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（1College of Architecture and Civil Engineering, Beijing University of Technology, Beijing 100022, China; 2 Beijing Science and 
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Abstract: Based on the operation testing of new air-water double source composite heat pump system 
(AWDSHPS-N), three defrosting modes were investigated under the same ambient condition, which included the 
condenser outlet refrigerant recooling defrosting(D-I), the low temperature-hot water defrosting(D-II), the 
condenser outlet refrigerant recooling and low temperature-hot water defrosting at same time (D-Ⅲ). Total 
coefficient of performance (COP) of AWDSHPS-N was used to evaluate the influence of the three modes.  The 
influence on the total COP, defrosting operating characteristics and energy consumption of D-I, D-II and D-Ⅲ 
were discussed and compared with those in the reverse-cycle defrosting mode, under the same ambient condition. 
The results of test conditions indicated that for D-I and D-II, the total COP can be decreased by 0.42% and 3.93%, 
respectively, compared with the COP of frosting period.  The heating power and COP during D-II defrosting 
were 27.4% and 17.8% higher than those of frosting operation, respectively. The total COP of AWDSHPS-N 
choosing D-I, D-II and D-Ⅲ were 26.06%, 29.79% and 17.02% higher than that of verse-cycle defrosting, and the 
defrosting energy consumption of D-I, D-II and D-Ⅲ were only 3.11%, 34.78% and 28.26% of the reverse-cycle 
defrosting energy consumption.  
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引  言 

因太阳能、空气能、地源热泵等几种可再生能

源联合供能系统可扬长避短、优势互补，达到节能

高效同时又能提高能源供应的稳定性，使得太阳能

与热泵联合应用成为可再生能源领域中的研究热

点。Buker 等[1]
和 Lerch 等

[2]
调研分析了各国诸多的

太阳能与热泵联合应用项目，根据太阳能集热系统

与热泵的连接形式可将系统形式分为并联式、串联

式、双热源式三类。在双热源式系统中，除采用双

蒸发器方案外，基于可同时实现空气-制冷剂换热和

水-制冷剂换热复合换热器的空气-水双热源复合热

泵（air-water double source composite heat pump，
AWDSHP）技术也是实现几种可再生能源耦合应用

的一种解决方案，相关学者已开展了相关的研    
究

[3-9]
，AWDSHP 制热运行模式包括同时从周围空

气环境和具备条件的低温水源侧吸收热量的空气-
水双热源制热模式（AWSHM）、以空气源热泵形

式运行的单空气源制热模式（ASHM）和以水源热

泵形式运行的单水源制热模式。当 ASHM 和低温水

源水温较低时的 AWSHM 在低温、高湿环境中运行

时，依然存在与空气源热泵类似的结霜除霜等问题，

而对复合热泵结霜除霜、除霜模式的优选、除霜对

系统整体性能和除霜能耗方面的研究较少。 
目前热泵结霜除霜主要围绕空气源热泵展开，

相关研究表明，空气源热泵因室外换热器结霜可使

翅片表面热流减少约 40%，热泵性能降低 35%，热

泵供热能力降低 29%[10-12]
。目前使用最多的除霜模

式是逆循环除霜
[13-16]

，此外还有热气旁通除霜
[17-18]

、

电加热除霜
[19]

、热水喷淋除霜
[20]

、热气除霜
[21]

和制

冷剂容量补偿除霜
[22]

等。热泵除霜期间需要消耗一

定的能量，如采用热气除霜的热泵因除霜增加的能

耗可占整个采暖季总能耗的 10.2%[23]
，而在空气源

热泵为除霜供应的热量中仅有 15%～25%被霜层吸

收，其余热量加热盘管或散失到环境中
[24]

。热泵系

统采用逆循环除霜时，停止制热循环转为除霜循环，

热泵各组件的工作状态变化较大，如蒸发器与冷凝

器作用互换等，对热泵系统性能和供热的连续性有

较大影响。Chen 等
[25]

在考虑除霜期间从房间吸热和

增加电耗影响的基础上用整体性能系数（coefficient 
of performance，COP）来评价空气源热泵机组的性

能，并分析了环境温度、相对速度和空气流速对系

统整体 COP 的影响。 
本文基于文献[26]中新型空气-水双热源复合

热泵系统（AWDSHPS-N）方案及实验台，对 ASHM
在同一的低温高湿环境中制热运行一段时间后分别

启动冷凝器出口制冷剂再冷却除霜(D-I)、低温热水

除霜(D-II)、低温热水+冷凝器出口制冷剂再冷却除

霜(D-Ⅲ)三种除霜模式进行除霜时的系统运行特

性、除霜能耗及除霜运行对系统整体性能的影响进

行实验研究，并与传统的逆循环除霜模式进行对比

分析，以验证 AWDSHPS-N 所采用除霜模式的先    
进性。 

1  实验装置和方法 

1.1  实验系统 
本文将文献[26]中的 AWDSHPS-N 实验系统进

行了改造，将原来系统中的高温水箱更换为一恒温

水浴（型号 BILON-LH-6，控温范围 0～80 ℃，精

度±0.5 ℃），改造后的系统如图 1 所示；此外，实

验测试系统传感器与仪表、其他热泵组件和实验设

备，以及相关参数均与原来系统相同。 
1.2  除霜模式 

当 AWDSHPS-N 运行时，尤其以 ASHM 在低

温高湿环境中运行时，蒸发器表面会出现结霜现象，

通过控制 V-1、V-2、V-3 和蒸发器侧水泵工作状态

可实现 5 种不同的除霜模式
[26]

，本文对其中的 3 种

除霜模式进行测试分析，具体如下。 
（1）低温热水+冷凝器出口制冷剂再冷除霜模

式（D-I）：V-1、V-2 关闭，V-3 开启；冷凝器出口

的制冷剂先流经电磁阀 V-3，流向新型复合蒸发器

的除霜段，在除霜段再冷放热除霜后流向单向阀。 
（2）低温热水除霜模式（D-II）：V-1、V-2 和

V-3 工作状态同 ASHM 制热运行时一致（V-1、V-3
关闭，V-2 开启），只需启动蒸发器侧循环水泵，使

热水流经复合蒸发器释放热量进行除霜。 
（3）冷凝器出口制冷剂再冷除霜模式+低温热

水除霜模式（D-Ⅲ）：即在 D-I 的基础上同时启动

了蒸发器侧循环水泵，以进一步提高除霜能力。 
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图 1  新型空气-水双热源复合热泵系统图 

Fig. 1  Schematic diagram of new air-water double source composite heat pump system 

1.3  实验工况 
进行 AWDSHPS-N 以 ASHM 运行结霜除霜实

验时，根据北京地区某一空气源热泵+地板采暖系

统供、回水温度在两个采暖季的运行测试结果
[27]

将

冷凝器进水温度设定 30℃。根据北京地区采暖季室

外平均温度
[28]

和空气源热泵结霜运行的环境条件
[29]

，将恒温恒湿环境仓内参数，即 AWDSHPS-N 运

行的环境温度设定为 0℃，相对湿度设定为 85%。 
采用 D-II 进行除霜时，相当于 AWDSHPS-N

运行模式由 ASHM 变为 AWSHM，复合蒸发器内管

内侧热水中的热量必须经过两层管壁及环隙中制冷

剂层才可传递至换热器表面，水侧的热量优先被制

冷剂吸收，若低温热水温度较低，水侧热量无法有

效传递至蒸发器表面，使得采用 D-II 进行除霜失                         
效。根据前期实验结果，低温热水温度在 20℃以上

时单独启用 D-II 方可达到较为理想的除霜效果，且

环境温度越低，对低温热水温度要求越高。因此，

进行 D-II 除霜实验时的低温水箱水温设置为 25℃。

因为 D-Ⅲ相当于 D-I 和 D-II 同时除霜，若低温热水

温度能满足 D-II 除霜要求，则不必采用 D-Ⅲ；                        
D-Ⅲ较 D-II 最大的优点是对低温热水温度要求低，

进行 D-Ⅲ除霜实验时，考虑工程应用实际中需防止

水系统管路及设备结冻，将低温水箱水温设置为 5℃。 

2  AWDSHPS-N 整体性能系数和除霜

能耗分析方法 

2.1  系统整体性能 
对于逆循环除霜，热泵除霜所需消耗的能量主

要包括压缩机对制冷剂的做功量、除霜初始阶段制

冷剂吸收尚处于高温状态的室内换热器翅片管及管

路等系统部件固有的热量、从原冷凝端吸收的热量，

除霜因消耗能量而降低系统整体性能。结合文献[25]
中热泵结霜和除霜期间整体性能系数概念，将

AWDSHPS-N 的整体性能系数（ totalCOP ）定义为结

霜期间和除霜期间热泵系统制热量之和与系统耗电

量之和的比值，见式（1） 

 
frost defrost

total

frost defrost0 0

COP
( )d ( )d

t t
Q Q

W t t W t t
′∆ ∆

+
=

+∑ ∑∫ ∫
 (1) 

式中， frostQ 为 AWDSHPS-N 在结霜期间的制

热量，J 或 kJ； defrostQ 为 AWDSHPS-N 在除霜期间

的制热量，J 或 kJ；对于逆循环除霜模式，因需从

原冷凝端吸热，故 defrostQ 的值为负。 frost0
( )d

t
W t t

∆

∑∫
为结霜期间系统制热运行总的耗电量，J 或 kJ，对

于 ASHM 为压缩机和风机的耗电量之和；对于

AWSHM 为压缩机、风机和蒸发器侧水泵的耗电量

之和。 defrost0
( )d

t
W t t

′∆

∑∫ 除霜期间系统总耗电量，J
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或 kJ，对于 D-I 为压缩机和风机的耗电量之和，对

于 D-II 和 D-Ⅲ其值为压缩机、风机和蒸发器侧水

泵的耗电量之和； t∆ 为结霜阶段运行的时长，s； t′∆
为除霜持续的时长，s。 

frostQ 和 defrostQ 即为 AWDSHPS-N 在结霜和除

霜运行阶段冷凝器输出的热量，按流经冷凝器水流

量、冷凝器进出口水温计算，见式（2） 
 con w w w,con out w,con in[ ( ) ( )]dpQ c G T t T t t− −= −∫  (2) 

式中， conQ 为 AWDSHPS-N 的制热量或冷凝器

输出的热量，kJ；Gw为流经冷凝器的水量，kg·s-1
；

wpc 为水的比热容，kJ·kg-1·℃-1
； w,con in ( )T t−  和

w,con out ( )T t− 分别为冷凝器进口和出口水温，℃。 

2.2  除霜能耗 
除霜初始阶段制冷剂从室内换热器翅片管及

管路等系统部件蓄存的热量很有限，若不考虑此部

分热量，一次除霜期间的总能耗应包括： 
① 除霜期间热泵系统的电耗包括压缩机、风

机或蒸发器侧水泵的电耗； 
② 从原冷凝端吸收的热量，按结霜期间 COP

折算到当量电耗，因 D-I、D-II、D-Ⅲ在除霜期间冷

凝器仍可继续输出热量，因此在计算除霜总能耗时

应该减去此部分热量对应的当量电耗；  
③ 对 D-II、D-Ⅲ，除霜时需从低温水箱吸取

一定热量，故除霜能耗除①和②外，还应包括制备

此热量所需的电耗，按 ASHM 在相应环境工况下制

备对应热水温度时的 COP 进行折算。 
因此，完成一次除霜的总能耗按式（3）计算 

 ev w,defrostdefrost
total defrost defrost0

frost ev w

( )d
COP COP

t QQQ W t t
′∆ −

−
−

= − +∑∫  (3) 

式中， total defrostQ − 为完成一次除霜所需的总能

耗，J 或 kJ； ev-w,defrostQ 为采用 D-Ⅱ、D-Ⅲ除霜时，

一次除霜从低温热水源吸收的热量，J 或 kJ；对于

D-I和逆循环除霜模式，其值为 0； ev wCOP − 为ASHM

在相应环境条件下制备除霜所需热水时的 COP。 

3  实验结果与分析 

3.1  除霜期间实验现象 
图 2 中为 3 次结霜和除霜实验测试期间蒸发器

进口和出口空气温度（Tair,ev-in 和 Tair,ev-out）、冷凝器

进口和出口水温（Tw,con-in和 Tw,con-out）的变化，图 3
为对应的结霜和除霜期间的系统制热功率(Wcon)、压
缩机电耗功率(Wcom)和系统 COP 的变化规律，每次

实验测试中，ASHM 在低温高湿环境中运行 92 min
后切换为除霜模式，除霜运行 10 min。因结霜前    
2 min 内系统运行未稳定，除霜运行 5 min 即可完成

融霜
[26]

，故对 90 min 结霜运行期间和 5 min 除霜运

行期间各相关参数进行分析，表 1 为 3 次实验测试

中结霜期间和除霜期间相关参数的分析结果。3 次

实验测试过程中，ASHM 运行环境工况基本保持不

变，结霜期间 Tair,ev-in 保持在(-0.2±0.5)℃范围内，

Tw,con-in在(30±0.2)℃范围，使得三次结霜期间系统 

 

图 2  结霜-除霜期间蒸发器进出口空气温度和               
冷凝器进出口水温变化 

Fig.2  Tair,ev and Tw,con changes during frosting and defrosting  
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图 3  结霜-除霜期间制热功率、压缩机功耗和系统COP 的变化 

Fig.3  Wcon, Wcom and COP changes during frosting and defrosting  

运行的 COP 相近，最大值和最小值仅差 5.6%。除

霜模式启动后，系统运行状况变化分析如下。 
（1）ASHM 由结霜运行状态切换为 D-Ⅰ和 D-

Ⅲ进行除霜时，冷凝器进出口水温差由结霜期间的

2℃左右降低至 0.2℃，即热泵系统制热能力降低了

90%，但除霜过程中冷凝器出口水温始终高于进口

水温，保证了系统制热的连续性；热泵运行工况的

变化使得除霜期间 Tair,ev-in 略有升高，除霜期间复合

蒸发器进口湿度较结霜期间也有一定提升；压缩机

耗电功率降低至原来的 80%，除霜运行期间热泵系

统各组件仍保持为制热运行工况，有利于整个系统

的稳定运行。 
（2）ASHM 由结霜运行状态切换为 D-II，除霜

期间 Tw,ev-in实测平均值为 22.5℃，由于除霜期间系

统运行条件得以改善，蒸发器温度升高，使得压缩

机的耗电功率提升 25W，系统制热功率提升了

27.4%；因系统另外增加了蒸发器侧水泵的能耗，

使得系统 COP 提升了 17.8%，低于制热功率的提升

比例。 
（3）D-I、D-II、D-Ⅲ在完成除霜时蒸发器出口

温度均高于 0℃，且高于 0℃后继续除霜运行至少           
2 min；D-Ⅲ的蒸发器进水温度比 D-II 低 17.1℃，

即同低温水源条件下，D-Ⅲ除霜能力更强；D-Ⅲ的

Tair,ev-out 达到 0℃时间早于 D-I，且完成除霜时

Tair,ev-out较 D-I 高 0.6℃，D-Ⅲ除霜能力强于 D-I；
即同条件下，D-Ⅲ的除霜能力最强。 
3.2  除霜期间系统运行特性 

对于逆循环除霜，除霜模式启动后，压缩机的

排气压力在 1 min 内迅速降至原来的 37.5%，吸气

压力增至原来的 3 倍后又逐渐降至原来的状态
[25]

，

压缩机工作状态变化剧烈。而启动 D-I、D-II、D-Ⅲ 

表 1  AWDSHPS-N 结霜-除霜运行状况 
Table 1  Operation conditions of AWDSHPS-N during frosting and defrosting 

Defrosting 

mode 

Operational 

phase 
Tw,con-in/℃ Tw,con-out/℃ Tair,ev-in/℃ Φair,ev-in /% Wcon/W Wcom/W COP

Tw,ev-in of defrosting/ 

℃ 

Tair,ev-out of finishing
defrost/℃ 

frosting 30.0 32.1 0.2 84.5 2081.90 816.38 2.38   D-I 

defrosting 29.9 30.1  89.6 231.28 651.74 0.32  0.8 

frosting 30.1 32.2 −0.3 85.2 2112.42 813.80 2.42   D-II 

defrosting 30.2 32.9  87.4 2689.95 838.75 2.85 22.5 0.5 

frosting 30.0 32.0 −0.7 84.3 2004.34 814.10 2.29   D-Ⅲ 

defrosting 29.9 30.1  87.5 198.54 655.96 0.26 5.4 1.4 
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进行除霜时，压缩机排气压力（Pcom-out）和吸气压

力（Pcom-in）变化见图 4。D-II 除霜期间排气压力略

有提升但基本维持稳定，吸气压力因蒸发器温度升

高而逐步增大；D-I 和 D-Ⅲ除霜期间的吸气压力仍

然稳定在一定范围，排气压力降至原来的约 60%，

但降低的幅度只有逆循环除霜降低幅度的 64%。因

此采用 D-I、D-II、D-Ⅲ进行除霜对系统稳定运行较

为有利。 

 

图 4  三种除霜模式除霜期间压缩机进出口压力 

Fig.4  Pressure of compressor inlet and outlet for D-I,         
D-II and D-Ⅲ 

D-Ⅰ除霜期间各参数变化规律如图 5 所示，压

缩机吸气温度（TR134a,com-in）稳定在一定范围，而排

气温度（TR134a,com-out）逐步降低；冷凝器进口制冷

剂温度（TR134a,con-in）随 TR134a,com-out的降低而降低，

且两者在除霜阶段变化趋势一致；冷凝器出口制冷

剂温度（TR134a,con-out）在除霜初期降低后保持稳定；

除霜初期冷凝器进出口制冷剂温差大于结霜期间，

结合图 4 中 D-Ⅰ下压缩机排气压力和表 1 中冷凝器

进出口水温差的变化，可推得 D-Ⅰ除霜期间制冷剂

中大部分热量散失在除霜段；除霜段进口和出口制

冷剂温度（TR134a,de-in和 TR134a,con-out）均呈上升趋势，

TR134a,de-in 上升至与 TR134a,con-out一致后保持稳定，除

霜段进出口制冷剂温差逐步稳定。 

对于除霜模式 D-Ⅲ，制冷剂温度变化规律与

D-Ⅰ类似（图 6）；此外，蒸发器进出口水温差在除

霜运行稳定后保持一定温差，由于 D-Ⅲ是在 D-Ⅰ基

础上启动蒸发器侧低温热水循环，因此同条件下其

除霜能力比 D-Ⅰ强，可满足在更低温环境中的除霜

要求。 

 

图 5  D-Ⅰ除霜期间制冷剂的温度变化 
Fig.5  R134a temperature change of defrosting mode D-Ⅰ 

 

图 6  D-Ⅲ除霜期间制冷剂的温度和蒸发器进出口水温变化 
Fig.6  TR134a and Tw,ev changes of defrosting mode D-Ⅲ 

D-II 除霜期间，蒸发器进出口空气温度呈较缓

上升趋势，进出口空气温差越来越小，在 5 min 除

霜过程中，出口空气温度始终低于进口温度，说明

蒸发器同时从空气侧和低温热水侧吸热，流经蒸发

器的低温气流未带走热水释放的热量，见图 7。实

验测试中 ASHM 运行 90 min 后切换至 D-II 进行除

霜，期间因 V-3 一直处于关闭状况，V-2 至 V-3 间

的管路及除霜段内积存的制冷剂流动性极弱，冷凝

器出口段高温制冷剂的热量需经 V-2 至除霜段间很

长的管道及内侧制冷剂层才能将热量传递至除霜段

管道，热阻非常大，致使传递到除霜段的热量微乎

其微。此外，ASHM 长时间运行时蒸发段制冷剂不

断地吸热使得积存的制冷剂温度很低；同时 D-II 除
霜时，低温热水流经复合蒸发器蒸发段使其温度提

升，故可认为 D-II 除霜期间，用于融霜的热量来自

于流经蒸发器的低温热水中。因此按照黑箱理论，

D-II 除霜期间流经蒸发器热水释放的总热量应与           
蒸发器融霜消耗的热量和热泵系统制热吸热量之和

等量。 
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图 7  D-II 除霜期间蒸发器进出口水温和空气温度的变化 

Fig.7  Tw,ev and Tair,ev changes of defrosting mode D-II 

3.3  融霜吸收热量分析 
根据上述分析，在 D-Ⅱ除霜过程（5 min）中，

忽略其他因素影响，低温热水流经复合蒸发器总的

放热量（ wQ ）等于融霜所消耗的热量（ defrost-aQ ）

与系统制热复合蒸发器从水侧的吸热量（ R-wQ ）之

和，见式（4） 
 w defrost -a R -wQ Q Q= +  (4) 

热泵系统制热时复合蒸发器总吸热量（ RQ ）

为从低温热水侧吸热量与从空气侧的吸热量

（ R-airQ ）之和，见式（5） 
 R R-w R -airQ Q Q= +  (5) 

热泵系统制热量为蒸发器总的吸热量（ RQ ）

和压缩机耗电量（ com-defrostQ ）之和，见式（6） 
 defrost R com-defrostQ Q Q= +  (6) 

由式（4）～式（6）可得，在 D-Ⅱ除霜过程中，

融霜的吸热量（ defrost aQ − ），见式（7） 

 defrost -a w defrost -defrost R -airQ Q Q Q Q= − + +com  (7) 

其中 
 w w w ev w,ev-in w,ev-out[ ( ) ( )]dpQ c G T t T t t= −∫ ，  (8) 

 R -air air air air,ev-in air,ev-out[ ( ) ( )]dQ Sv h t h t tρ= −∫  (9) 

 com-defrost com ( )dQ W t t= ∫  (10) 

式中， wQ 为低温热水流经蒸发器释放的总热

量，kJ；Gw，ev 为蒸发器的水流量，kg·s−1
，实测值

为 0.112 kg·s−1
； w,ev-in ( )T t 和 w,ev-out ( )T t 分别为蒸发器

进水温度和出水温度，℃； air,ev-in ( )h t 和 air,ev-outh t（）分

别为蒸发器进出口空气焓值，kJ； airρ 为空气密度，

kg·m−3
； airv 为流经蒸发器截面的空气流速，m·s−1

，

实测值为 1.93 m·s−1
；S 为复合蒸发器截面面积，m2

，

其值为 0.21 m2
。 

根据图 7 热水除霜过程中复合蒸发器进出口空

气温度和进出口水温变化，可得到在热水除霜过程

中，用于融霜总的热量为 1226.11 kJ。 
3.4  不同除霜模式除霜能耗分析 

D-I、D-II、D-Ⅲ进行除霜时蒸发器风机处于开

启状态，除保证结霜和除霜期间系统制热的运行连

续性和稳定性之外，D-I 和 D-Ⅲ除霜期间需要气流

将除霜段冷凝热带至翅片其他部位，D-II 除霜期间

保证了蒸发器可同时从水侧和空气侧吸热。若在

AWDSHPS-N系统中压缩机的进出口加设四通换向

阀，并对系统管路做相应的调整，亦可实现逆循环

除霜模式，除霜时为使压缩机出口高温高压制冷剂

在室外机释放的热量最大限度用于融霜，减少散失

到低温环境中的热量，应关停蒸发器风机。 

Dong 等[30]
的实验结果表明空气源热泵逆循环

除霜期间，融霜所消耗的总能量中有 71.8%来自于

原冷凝端，其中热泵供应总能量的 59.4%～60.1%消

耗用于融霜，若按此计算，AWDSHPS-N 采用逆循

环除霜模式，除霜期间需至少从原冷凝端吸收

1464.8kJ 热量，压缩机的电耗为 575.31kJ。 
经测试，AWDSHPS-N 以 ASHM 在 0℃（温          

度）、85%（湿度）的环境条件下，冷凝器出口温度

为 5.4℃和 22.5℃时的 ev wCOP − 分别为 4.03 和 3.16。
根据式（1）和式（3），以及表 1 中结霜运行期间系

统的 COP，可得到 D-I、D-II、D-Ⅲ及逆循环除霜

模式的除霜总电耗、90 min 结霜运行和 5 min 除霜

期间的系统 COPtotal，以及 COPtotal 比结霜期间性能

系数（COPfrost）提升的比例[ COPη∆ ，式（11）]，结

果见表 2。 

 total frost
COP

frost

COP COP 100%
COP

η∆
−

= ×  (11) 

由表 2 可知：① D-I、D-Ⅲ及逆循环除霜分别

使系统 COPtotal 较 COPfrost 降低了 0.42%、3.93%和

22.39%，D-I 和 D-Ⅲ使系统 COPtotal 降低的幅度仅

分别为逆循环除霜的 1.88%和 17.55%；② 采用 D-II
使系统 COPtotal较 COPfrost提升了 0.83%，除霜期间

制热能力和系统 COP 均得到一定改善；③ 采用

D-I、D-II 和 D-Ⅲ对应的系统 COPtotal较采用逆循环

除霜的 COPtotal 分别提高了 26.06%、29.79%和

17.02%；④ D-I、D-II 和 D-Ⅲ完成一次除霜所需的

总能耗分别为逆循环除霜的 3.11%、34.78%和

28.26%。     
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表 2  AWDSHPS-N 的整体性能系数和除霜能耗 
Table 2  COPtotal of AWDSHPS-N and energy consumption during defrosting 

Defrosting mode Operational phase Qcon/kJ 
t

0
( )dW t t

∆
∑∫ /kJ COP COPη∆ ev w,defrostQ − /kJ Total power consumption

of 5 min defrosting /kJ 

frosting 11283.63 4731.83 2.38 

defrosting 13.88 42.70  

D-Ⅰ 

total 11297.51 4774.54 2.37 

−0.42 0 36.87 

frosting 11407.04 4718.53 2.42 

defrosting 806.99 283.12  

D-Ⅱ 

total 12214.03 5001.66 2.44 

0.83 1463 412.55 

frosting 10816.05 4719.53 2.29 

defrosting 59.56 228.29  

D-Ⅲ 

total 10875.61 4947.82 2.20 

−3.93 536.41 335.28 

frosting 11407.04 4718.53 2.42 

defrosting -1464.8 575.31  

reverse-cycle 
defrosting 

total 10526.69 5064.29 1.88 

−22.39 0 1186.6 

 

4  结  论 

本文对AWDSHPS-N的 3种除霜模式除霜期间

系统运行特性，及对系统整体性能的影响和完成一

次除霜的能耗进行实验研究，结论如下。 
（1）AWDSHPS-N 除霜过程中用于融霜热量可

从低温热水除霜模式（D-II）除霜期间运行数据中

获得；同条件下，D-Ⅲ除霜能力较 D-I、D-II 强。 
（2）ASHM 在环境温度为(-0.2±0.5)℃、湿度

为 85%±10%，冷凝器进口温度为(30±0.2)℃条件

下运行 90 min 后再进行 5 min 除霜运行时，采用水

温为 22.5 ℃的 D-II 进行除霜期间系统的制热功率

和 COP 分别较结霜期间可提升了 27.4%和 17.8%；

采用水温为 5.4 ℃的 D-Ⅲ完成除霜时蒸发器出口

空气温度最高；采用 D-I、D-II 和 D-Ⅲ对应系统

COPtotal 较采用逆循环除霜的 COPtotal 分别提高了

26.06%、29.79%和 17.02%；完成一次除霜所消耗的

总能量分别为逆循环除霜的 3.11%、34.78%和

28.26%。 
（3）D-I、D-II、D-Ⅲ除霜在保证系统制热的连

续性外，在对热泵系统整体性能的影响和完成一次

除霜的能耗均较逆循环除霜有很大的优势。 

符  号  说  明 

 cp—— 比热容，kJ·kg−1·℃−1 

 G—— 水质量流量，kg·s−1 

 h—— 空气焓值，kJ ·kg−1 

 P—— 制冷剂压力，MPa 

 Q—— 热泵系统制热量，kJ 

 S—— 复合蒸发器截面积，m−2 

 T—— 温度，℃ 

 v—— 速度，m·s−1 

 W—— 耗电功率，W 

下角标 

 air—— 空气 

 com—— 压缩机 

 con—— 冷凝器 

 de—— 复合蒸发器除霜段 

 defrost—— 除霜 

 ev—— 蒸发器 

 frost—— 结霜 

 in—— 入口 

 out—— 出口 

 R, R134a—— 制冷剂 R134a 

 total—— 整体 

 w—— 水 
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