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摘　 要　 分液式微通道冷凝器(ＬＳＭＣ)是一种新型的微通道平行流冷凝器ꎮ 本文通过理论计算并实验验证了不同管程布置方案

ＬＳＭＣ 的管内换热系数和压力降ꎬ并采用惩罚因子(ＰＦ)对其综合性能进行评价ꎮ 结果表明:管程数(ＮＰ)和每管程换热管数

(ＴＮＰＰ)对平行流冷凝器的热力性能都有明显影响ꎮ 在完全分液效果下ꎬ优化的 ４、５ 管程 ＬＳＭＣ 的换热系数分别比 ３ 管程 ＬＳＭＣ
提高了 ５. ７％和 １３. ８％ ꎬ而 ４、５ 管程 ＬＳＭＣ 的压降也分别比 ３ 管程 ＬＳＭＣ 增大超过 ２３. ５％和 １３８. ７％ ꎮ 与此比较ꎬＬＳＭＣ 的传热

系数和压降在不同 ＴＮＰＰ 的变化较小ꎬ说明优化区间内管程数比每管程换热管数对 ＬＳＭＣ 单一的热力性能影响更大ꎮ 此外ꎬ实现

完全分液的 ＬＳＭＣ 比部分分液的 ＬＳＭＣ 热力综合性能好ꎮ 与实验值比较ꎬＬＳＭＣ 理论传热系数和压降的最大偏差分别为 ２５. ６％
和 ２０. ８％ ꎮ
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　 　 风冷管翅式冷凝器广泛应用于各种制冷系统和

冷却系统中ꎬ是系统中进行能量传递的关键部件ꎬ因
此其热力性能的优劣对系统的整体性能有重要影响ꎮ
微通道平行流冷凝器因其突出的紧凑性和较高的传

热效率ꎬ在工业应用中越来越受到青睐ꎮ 对于平行流

冷凝器ꎬ通过恰当的管程配合ꎬ其热力性能可获得显

著的提高ꎮ 龚堰珏等[１] 以 Ｒ１３４ａ 为工质ꎬ对换热管

数为 ３６、水力直径约为 ３ ｍｍ 的五种 ５ 管程布置的平

行流冷凝器热力性能进行仿真模拟ꎮ 表明在制冷剂

流量为 ０􀆰 ０５ ｋｇ / ｓ 时ꎬ热力性能最好的 １０￣９￣８￣５￣４(管
程依次的管数ꎬ下同)冷凝器比热力性能最差的 ９￣８￣
８￣７￣４ 冷凝器换热量高 ０􀆰 １５％ ꎬ压降低 ８􀆰 ３％ ꎮ Ｂｕｌｌ￣
ａｒｄ Ｃ Ｗ 等[２] 通过数值模拟方法研制了水力直径为

１􀆰 ９ ｍｍ、优化管程为 ３８￣２４￣９ 的 ３ 管程微通道平行流

冷凝器ꎬ并应用在 Ｒ４１０Ａ 空调测试系统ꎬ在达到同等

换热能力时ꎬ其能耗比采用外管径为 ９􀆰 ５ ｍｍꎬ且未经
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优化的基准平行流冷凝器低 ２５％ ꎮ 在实际工作中ꎬ
对优化工作者而言ꎬ管程优化设计往往是唯一可选择

的自由度ꎮ 微通道冷凝过程的换热物理机制较常规

尺度的管内冷凝有很大的不同ꎬ气液两相界面之间的

剪切力起主要作用ꎮ Ｙａｎ Ｙ Ｙ 等[３] 在管内径为 ２􀆰 ０
ｍｍ、制冷剂截面质量流速为 １００ ~ ２００ ｋｇ / (ｍ２􀅰ｓ)的
细管中使用 Ｒ１３４ａꎬ进行传热实验并提出传热模型ꎬ
得到平均偏差约 １０％ 的较好结果ꎬ但是在较高流量

下(约 ３５０ ~ ６５０ ｋｇ / (ｍ２􀅰ｓ))未得到实验验证ꎮ Ｋｉｍａ
Ｎ Ｈ 等[４]采用 Ｗｅｂｂ 微通道传热关联式ꎬ计算 Ｒ２２ 和

Ｒ４１０ａ 在水力直径为 １􀆰 ４１ ｍｍ 和 １􀆰 ５６ ｍｍ 的微通道

管的传热系数ꎬ发现有较大比例预测值至与实验值的

偏差超过 ３０％ ꎮ Ｋｏｙａｍａ Ｓ 等[５] 以水力直径为 ０􀆰 ８１
ｍｍ、１􀆰 １ ｍｍ 的微通道在流量范围为 １００ ~ ７００
ｋｇ / (ｍ２􀅰ｓ)下进行实验ꎬ并根据大量实验数据提出平

均偏差在 ２０％以内的微通道传热关联式ꎮ
不少学者对微通道管内两相流压降进行了研

究ꎮ Ｆｒｉｅｄｅｌ Ｌ[６]根据 ２５０００ 组平行流和垂直流的实

验数据ꎬ提出了适合两相流动摩擦压降计算的关联

式ꎬ随后用管径为 ４ ｍｍ 的细管进行了实验验证ꎮ
Ｚｈａｎｇ Ｍ[７]基于 Ｆｒｉｅｄｅｌ Ｌ 关联式提出改进适用于水

力直径为 ０􀆰 ９６ ~ ２􀆰 ６４ ｍｍ 的微通道管两相压降关

联式ꎬ与 １１９ 组实验数据对比ꎬ发现其平均偏差仅

为 １１􀆰 ５％ ꎮ
Ｐｅｎｇ Ｘ Ｆ 等[８] 提出分液式冷凝强化方法ꎬ有效

解决了冷凝器后管束内因冷凝液不断增多导致换热

能力下降的问题ꎮ 由于分液冷凝器的联箱内的气液

分离作用和管程设计导致各管程中管内两相流动流

量与干度不连续变化ꎬ以致无法用统一的方法计算整

个冷凝器的热力性能参数ꎮ 陈二雄等[９]、 Ｃｈｅｎ Ｙ
等[１０ － １１]对于常规尺度(管外径为 ７ ｍｍ 和 ９􀆰 ５２ ｍｍ)
的气液分离冷凝器的管程优化策略进行了较深入的

研究ꎬ提出了一种逐程计算方法ꎬ成功获得分液冷凝

器的管程优化方案ꎮ 本文我们将继续利用这种方法

探讨管程数以及不同程度的分液效果对微通道分液

冷凝器热力性能的影响ꎬ并找出讨论条件下的最优管

程组合ꎮ

１ 微通道分液冷凝器

微通道气液分离冷凝器(ＬＳＭＣ)的结构图如图 １
所示ꎬ由微通道管排和两侧联箱组成ꎮ 联箱的适当位

置上设置了多孔圆形薄铝板ꎬ称为气液分离器ꎮ 隔板

上小孔的孔径为 ０􀆰 ５ ~ ２􀆰 ０ ｍｍꎮ 这些隔板将冷凝器

划分为多个拥有不同换热管数的流程ꎬ除了第一管程

以外ꎬ各管程进口处的气￣液两相混合物均进行了气

液分离ꎬ并将冷凝液直接从联箱中排走ꎮ 有效的气液

分离是通过制冷剂混合物气￣液相之间的重力差(密
度差)、小孔的毛细作用力和气液分离器两侧的压差

实现的ꎮ 通过匹配分液小孔的大小、数量以及开孔位

置ꎬ大部分液态制冷剂能通过小孔沿着联箱排走ꎬ而
剩下的一部分液体则在气液分离器上形成一层薄液

膜ꎬ阻隔气态制冷剂通过分液小孔ꎬ气相制冷剂继续

进入下一个换热管程进行冷凝ꎮ 这样各个管程的换

热管内都能维持较高的平均干度ꎬ从而提升冷凝换热

系数ꎮ

图 １ ＬＳＭＣ 结构图

Ｆｉｇ. １ Ｓｔｒｕｃｔｕｒｅ ｏｆ ｔｈｅ ＬＳＭＣ

２ 管程的理论优化方法

２􀆰 １ 传热与压降关联式的选取
在管内强制对流两相换热过程ꎬ制冷剂的流型对

平均冷凝传热系数(ＡＨＴＣ)有重要影响ꎮ 当两相流

型为环状流及雾状流型时ꎬ传热管将获得较优的传热

特性ꎮ 本文采用基于湍流理论和努塞尔理论的 Ｋｏｙ￣
ａｍａ Ｓ 等[５]冷凝传热模型ꎮ

由于多管程冷凝器冷凝过程的总压降可由下式

计算:
Δｐ ＝ Δｐｆ ＋ Δｐｂ ＋ Δｐａ ＋ Δｐｇ (１)
式中:Δｐｆ 为摩擦压降ꎬＰａꎻΔｐｂ 为局部压降ꎬＰａꎻ

Δｐａ为加速度压降ꎬＰａꎻΔｐｇ为重力压降ꎬＰａꎮ 对于微通

道平行流冷凝器ꎬ加速度压降和重力压降较其他两项

压降小得多ꎬ可忽略不计ꎮ 因此 ＬＳＭＣ 的总压降可简

化为:
Δｐ ＝ Δｐｆ ＋ Δｐｂ (２)
本文中摩擦压降计算应用上述 Ｚｈａｎｇ Ｍ[７]模型ꎬ

而局部压降计算则采用 Ｐａｙｎｅ Ｗ Ｔ[１２]模型ꎮ
２􀆰 ２ 惩罚因子

本文采用 Ｃａｖａｌｌｉｎｉ Ａ[１３]提出的惩罚因子(ＰＦ)对
冷凝器的管内热力性能进行评价ꎮ ＰＦ 是工质冷凝过

程中饱和温度与管壁的传热温差和饱和温度降的乘

积ꎬＰＦ 值越小ꎬ表明冷凝器的热力性能越好ꎮ 其简化

—１３—
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的计算式为:

ＰＦ ＝ ＤＴｓｒＤＴｄｒ ＝
ｑｖｄｈＴｓ

４αｉ

１
ρ３

－ １
ρｖ

( )ｄｐｄｚ (３)

式中:ｄｐ / ｄｚ 是冷凝过程中的压力梯度ꎬＰａ / ｍꎮ
２􀆰 ３ 管程优化的方法

对管程进行理论优化之前ꎬ需要给出几个必要的

假设ꎬ以便简化优化过程:
１)冷凝过程中ꎬ整个冷凝器中制冷剂的饱和温

度和管壁温度为恒定值ꎻ
２)制冷剂的物性参数ꎬ包括运动粘度、表面张

力、比热容等在换热过程均为常数ꎻ
３)制冷剂在各管程的换热管内质量流率相同ꎮ
管程优化的迭代求解过程应用 Ｈｕａ Ｎ 等[１４]优化

换热器采取的分管程迭代方法ꎬＨｕａ Ｎ 等[１４] 以大量

的实验数据验证了此方法能准确获得优化管程的冷

凝器ꎮ 冷凝器迭代获得的总热负荷满足设定值时ꎬ
ＡＨＴＣ 和管内总压降用下式计算:

αｍ ＝ １
Ａ∑

ｉ ＝ ｎ

１
(αｉＡｉ) (４)

Δｐｔｏｔ ＝ ∑
ｎ

１
(Δｐ１ ＋ Δｐ２ ＋ 􀆺 ＋ Δｐｎ) (５)

通过计算 ＬＳＭＣ 的惩罚因子可知ꎬ在换热面积一

定时ꎬ最小 ＰＦ 值对应下的管程分配方案为 ＬＳＭＣ 的

最优管程配合ꎮ

３ 管程优化的案例分析

ＬＳＭＣ 的热力性能受到管程方案影响ꎬ管程方案

包括管程数(ＮＰꎬＮｕｍｂｅｒ ｏｆ Ｐａｓｓ)和每管程管子数目

(ＴＮＰＰꎬＴｕｂｅ Ｎｕｍｂｅｒ Ｐｅｒ Ｐａｓｓ)ꎮ 本节通过案例阐述

怎样对 ＬＳＭＣ 的管程进行优化ꎬ前提条件:两种冷凝

器的换热面积和换热管的结构参数相同(见表 １)ꎬ并
且总换热管数都为 ４８ꎮ 制冷剂采用 Ｒ１３４ａꎬ热流密度

为 ２􀆰 ４５ ｋＷ / ｍ２ꎬ冷凝温度为 ４５ ℃ꎬ工质在冷凝器进

口为饱和气态ꎮ 本文在两类条件下分析它们的热力

性能ꎮ
第一类条件:假设 ＬＳＭＣ 的气液分离效果最佳ꎬ

即各管程中制冷剂的进口干度均假设为理想值 １􀆰 ０ꎮ
制冷剂在冷凝器进口处的质量流率变化范围为

０􀆰 ０１７ ~ ０􀆰 ０３３ ｋｇ / ｓꎮ
第二类条件:制冷剂在冷凝器进口处的质量流率

为恒值 ０􀆰 ０２ ｋｇ / ｓꎬ气液分离不完全ꎬ第二个流程及其

以后流程中换热管的进口干度在 ０􀆰 ７５ ~ １􀆰 ０ 范围内

变化ꎮ
本文逐一计算冷凝器管程数分别为 ３、４ 与 ５ 管

程下不同管数组合 ＬＳＭＣ 的热力性能ꎮ

表 １ 微通道管的结构参数

Ｔａｂ. １ Ｐａｒａｍｅｔｅｒ ｏｆ ｔｈｅ ｍｉｃｒｏｃｈａｎｎｅｌ ｔｕｂｅ

冷凝器结构参数 规格 冷凝器结构参数 规格

微通道管长度 / ｍｍ ６５０ 单管微通道数 １２

微通道管宽度 / ｍｍ １４􀆰 ８ 微通道间隔板厚 / ｍｍ ０􀆰 ２５

微通道管高度 / ｍｍ １􀆰 ７ 联箱内径 (ＬＳＭＣ) / ｍｍ １８􀆰 ０

微通道水力直径 / ｍｍ １􀆰 ０５ 联箱长度 (ＬＳＭＣ) / ｍｍ ４８０

微通道管管距 / ｍｍ １０ 第 ２ 隔板小孔直径 ＆ 数量 １ ｍｍ / ３＆１􀆰 ５ ｍｍ / ５

管壁厚 / ｍｍ ０􀆰 ３０ 第 ３ 隔板小孔直径 ＆ 数量 １ ｍｍ / ３＆１􀆰 ５ ｍｍ / ２

４ 结果分析

根据冷凝传热的特点ꎬ为获得换热器整体较为均

匀的换热效果ꎬ平行流冷凝器前一管程的管子数应不

少于后一管程的管子数(因冷凝液不断排出)ꎬ而且

防止 Ｒｅ 数过大造成的热力性能迅速下降ꎬ最后管程

的换热管数也应达到一定数量ꎬ通过初步计算ꎬ３ 管

程 ＬＳＭＣ 的最后管程换热管数应不低于 ８ꎬ存在 ２５ 种

换热管排列组合方式ꎬ４ 管程 ＬＳＭＣ 的最后管程换热

管数应不低于 ７ꎬ有 ２１ 种管组合方式ꎬ５ 管程 ＬＳＭＣ

的最后管程换热管数也应不低于 ６ꎬ有 １４ 种组合方

式(仅示出每种管程中的 ５ 个代表性组合于各图

中)ꎮ
如图 ２ 所示ꎬ在制冷剂质量流率为 ０􀆰 ０１７ ~

０􀆰 ０３３ ｋｇ / ｓ 范围内ꎬ３、４ 和 ５ 管程 ＬＳＭＣ 的 ＰＦ 随流量

变化规律ꎮ ＰＦ 值最小的换热管组合(最佳 ＬＳＭＣ)分
别为 ２１￣１５￣１２ꎬ１９￣１２￣９￣８ 和 １３￣１０￣９￣９￣７ꎬ其 ＰＦ 值用

线条标示在图上ꎬ其他组合方式的结果用点标示在图

上ꎮ 相同管程数 ＬＳＭＣ 中ꎬ３ 管程 ＬＳＭＣ 的最大 ＰＦ
比最小 ＰＦ 高 ７􀆰 ４％ ~ １３􀆰 １％ ꎬ类似地ꎬ４ 管程和 ５ 管

—２３—
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图 ２ 不同管程 ＬＳＭＣ 的 ＰＦ 变化

Ｆｉｇ. ２ Ｔｈｅ ＰＦ ｏｆ ｄｉｆｆｅｒｅｎｔ ｔｕｂｅ ｐａｓｓ ＬＳＭＣ

程中不同 ＴＮＰＰ 下 ＬＳＭＣ 的 ＰＦ 值分别相差 １５􀆰 ０％ ~
１７􀆰 ３％和 １１􀆰 ６％ ~１６􀆰 ８％ ꎬ可见 ＴＮＰＰ 对 ＬＳＭＣ 综合

热力性能影响明显ꎮ
考察管程数对 ＬＳＭＣ 的作用ꎬ发现所列管程布置

策略中ꎬ４ 管程 ＬＳＭＣ 的 ＰＦ 值范围与 ３ 管程 ＬＳＭＣ 的

ＰＦ 值范围相当ꎬ５ 管程 ＬＳＭＣ 的 ＰＦ 值比 ３ 管程和 ４
管程 ＬＳＭＣ 的 ＰＦ 值范围都有较明显的增加ꎮ 其中 ４
管程最优 ＬＳＭＣ 排列(１９￣１２￣９￣８)的 ＰＦ 在质量流率

为 ０􀆰 ０１７ ~ ０􀆰 ０２９ ｋｇ / ｓ 范围下于所有冷凝器中最低ꎬ
较 ５ 管程最优 ＬＳＭＣ 排列 (１３￣１０￣９￣９￣７ ) 的 ＰＦ 低

１６􀆰 ４％ ~ ２６􀆰 ２％ ꎬ在质量流率为 ０􀆰 ０２９ ~ ０􀆰 ０３３ ｋｇ / ｓ
下ꎬ３ 管程最优 ＬＳＭＣ 排列(２１￣１５￣１２)的 ＰＦ 最低ꎬ较
５ 管程最优 ＬＳＭＣ 的 ＰＦ 低 １５􀆰 ７％ ~ １７􀆰 １％ ꎮ 分别总

体看来ꎬ不同 ＮＰ 对 ＬＳＭＣ 的 ＰＦ 值影响比 ＴＮＰＰ 对

ＰＦ 影响更大ꎬ且随着进口流量增大越发突出ꎮ
图 ３ 给出了制冷剂质量流率对三种管程中各种

换热管组合方式下 ＬＳＭＣ 的管内传热系数的影响ꎮ
同样ꎬ图上的曲线表示三种管程中最佳 ＬＳＭＣ 的管内

换热系数ꎬ其他排列方式的数据用点表示ꎮ 从图中可

看出ꎬ在制冷剂质量流率为 ０􀆰 ０１７ ~ ０􀆰 ０３３ ｋｇ / ｓ 范围

内ꎬ相同管程中 ＴＮＰＰ 不同ꎬ换热系数略有区别ꎬ在 ３
管程中它们之间相差 ２􀆰 ０％ ~ ３􀆰 １％ (最大与最小相

比)ꎬ在 ４ 管程中它们之间相差 ２􀆰 ４％ ~ ４􀆰 ３％ ꎮ 在 ５
管程中它们之间相差 １􀆰 ７％ ~ ３􀆰 ２％ ꎮ ＮＰ 对换热能

力影响更大ꎬ不同管程的最佳 ＬＳＭＣ 的 ＡＨＴＣ 有明显

的区别ꎬ５ 管程最佳 ＬＳＭＣ (１３￣１０￣９￣９￣７)的 ＡＨＴＣ 比

３ 管程最佳 ＬＳＭＣ(２１￣１５￣１２) 的 ＡＨＴＣ 高 １１􀆰 ９％ ~
１３􀆰 ８％ ꎬ４ 管程最佳 ＬＳＭＣ(１９￣１２￣９￣８)的 ＡＨＴＣ 比 ３
管程的 ＡＨＴＣ 高 ４􀆰 ９％ ~５􀆰 ７％ ꎮ

各管程 ＬＳＭＣ 的总压降随制冷剂质量流量增加

的变化趋势如图 ４ 所示ꎮ 图中的曲线表示三种管程

中最佳 ＬＳＭＣ 的压降ꎬ其他排列方式的数据用点表

图 ３ ＡＨＴＣ 随制冷剂流量增大的变化

Ｆｉｇ. ３ Ｔｈｅ ｅｆｆｅｃｔ ｏｆ ｍａｓｓ ｆｌｏｗ ｏｎ ｔｈｅ ＡＨＴＣ

图 ４ 总压降随制冷剂流量增大的变化

Ｆｉｇ. ４ Ｔｈｅ ｅｆｆｅｃｔ ｏｆ ｍａｓｓ ｆｌｏｗ ｏｎ ｔｈｅ ｐｒｅｓｓｕｒｅ ｄｒｏｐ

示ꎮ 可以看到同管程数不同 ＴＮＰＰ 的 ＬＳＭＣ 压降差

别明显ꎬ在 ３ 管程中它们之间相差 １４􀆰 ２％ ~ ２９􀆰 １％
(最大与最小相比)ꎬ在 ４ 管程中它们之间相差

１６􀆰 ２％ ~ ２７􀆰 ８％ ꎬ在 ５ 管程中它们之间相差 １７􀆰 ５％
~２２􀆰 ３％ ꎮ 而不同管程数对 ＬＳＭＣ 的压降影响更突

出ꎬ５ 管程最佳 ＬＳＭＣ 的压降比 ３ 管程最优 ＬＳＭＣ 的

压降比高 １３８􀆰 ７％ ~１５５􀆰 ８％ ꎬ４ 管程最优 ＬＳＭＣ 的压

降比 ３ 管程最优 ＬＳＭＣ 的压降比高 ２３􀆰 ５％ ~４１􀆰 ８％ ꎮ
此外ꎬ质量流量的增加对高管程数 ＬＳＭＣ 影响更

剧烈ꎮ
图 ５ ~图 ７ 表示在第二类条件下 ＬＳＭＣ 的热力性

能变化特征ꎮ
图 ５ 为 ＬＳＭＣ 的 ＰＦ 随分液后制冷剂干度变化的

规律ꎮ 假设各流程(除了第一流程)制冷剂的进口干

度在分液作用下保持同步变化ꎮ 最佳 ＬＳＭＣ 的传热

系数仍用曲线表示ꎬ其他排列方式的数据用点表示ꎮ
可知 ３、４ 和 ５ 管程 ＬＳＭＣ 的最佳管程配合仍为 ２１￣
１５￣１２、１９￣１２￣９￣８ 和 １３￣１０￣９￣９￣７ꎮ 随着各管程制冷剂

的进口干度增大ꎬ冷凝器 ＰＦ 值不断下降ꎮ 当分液后

制冷剂干度由 ０􀆰 ７５ 增至 １􀆰 ０ 时ꎬ３ 管程 ２５ 组管程配
—３３—
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合 ＬＳＭＣ 的 ＰＦ 值下降幅度为 ４􀆰 ９％ ~ ８􀆰 ７％ ꎬ类似

地ꎬ４ 管程 ２１ 组管程配合 ＬＳＭＣ 的 ＰＦ 值下降幅度为

１０􀆰 ４％ ~ １１􀆰 ９％ ꎬ５ 管程 １４ 组管程配合 ＬＳＭＣ 的 ＰＦ
值下降幅度为 １５􀆰 ４％ ~ １７􀆰 ３％ ꎮ 增大各管程进口处

制冷剂干度有利于提高冷凝器的热力性能ꎮ

图 ５ 不同分液效果下的 ＰＦ
Ｆｉｇ. ５ Ｔｈｅ ＰＦ ａｔ ｉｎｃｏｍｐｌｅｔｅｌｙ ｌｉｑｕｉｄ￣ｖａｐｏｒ ｓｅｐａｒａｔｉｏｎ

图 ６ 给出了 ＬＳＭＣ 管内传热系数随各管程进口

制冷剂干度(经分液后)变化的规律ꎮ 曲线表示 ３ 种

管程数下最优管程下的 ＡＨＴＣꎮ 当热流密度为 ２􀆰 ４５
ｋＷ / ｍ２ 时ꎬ随着管程进口干度的增大ꎬ冷凝器的换热

系数都持续增长ꎮ 当分液后干度由 ０􀆰 ７５ 增至 １􀆰 ０
时ꎬ３ 管程不同管程组合 ＬＳＭＣ 的换热系数增大

２􀆰 ２％ ~３􀆰 １％ ꎬ而对于 ４、５ 管程 ＬＳＭＣꎬ其换热系数分

别增大了 ２􀆰 ３％ ~ ３􀆰 ５％ 和 ５􀆰 ２％ ~ ５􀆰 ６％ ꎮ 可见ꎬ分
液后下管程进口干度越高ꎬ换热越好ꎮ 在质量流量为

０􀆰 ０２ ｋｇ / ｓ 下ꎬ当分液后干度从 １􀆰 ０ 到 ０􀆰 ７５ 下降时ꎬ
不同 ＴＮＰＰ 导致的最高与最低 ＡＨＴＣ 之差越接近于

ＮＰ 变化对 ＡＨＴＣ 造成的变化ꎮ

图 ６ ＬＳＭＣ 管内传热系数

Ｆｉｇ. ６ Ｔｈｅ ＡＨＴＣ ｏｆ ｔｈｅ ＬＳＭＣ

图 ７ 所示为 ＬＳＭＣ 总压降随分液后制冷剂干度

变化的规律ꎮ 曲线表示 ３ 种管程数下最优管程下的

压降ꎮ 可以看到ꎬ在不同的 ＴＮＰＰ 下ꎬ当分液后下管

程的进口干度由 ０􀆰 ７５ 增至 １􀆰 ０ 时ꎬ３ 管程 ＬＳＭＣ 的压

降下降了 ２􀆰 １％ ~ ７􀆰 ３％ ꎬ４ 管程 ＬＳＭＣ 的压降下降了

８􀆰 ４％ ~ １０􀆰 ０％ ꎬ５ 管程 ＬＳＭＣ 压降下降了 ７􀆰 ６％ ~
１１􀆰 ９％ ꎬ表明 ＮＰ 较少时ꎬＴＮＰＰ 对 ＬＳＭＣ 压降的作用

受管程间的分液效果影响不大ꎬ而管程数增加时ꎬ
ＴＮＰＰ 受分液效果影响也增大ꎮ 此外当分液后干度

为 １􀆰 ０ 时ꎬ１９￣１２￣９￣８ 和 １３￣１０￣９￣９￣７ 管程组合 ＬＳＭＣ
的压降比组合为 ２１￣１５￣１２ 的 ＬＳＭＣ 分别高 ３２􀆰 ６％和

１５２􀆰 ８％ ꎬ而在分液后干度为 ０􀆰 ７５ 时ꎬ其百分比变为

４０􀆰 ０％和 １６５􀆰 １％ ꎬ表明不完全分液增大了管程数对

压降的影响ꎮ

图 ７ ＬＳＭＣ 总压降

Ｆｉｇ. ７ Ｔｈｅ ｔｏｔａｌ ｐｒｅｓｓｕｒｅ ｄｒｏｐ ｏｆ ｔｈｅ ＬＳＭＣ

５ 实验验证

５􀆰 １ 实验过程及分析
本文应用 Ｚｈｏｎｇ Ｔ Ｍ 等[１５]文中使用的实验平台

对 ４ 管程最优管排布置 １９￣１２￣９￣８ 进行实验验证ꎮ 实

验件采用与理论计算相同的结构参数ꎬ而且 ９６ 个 Ｔ
型热电偶被焊接在换热管的外表面ꎬ测量其传热壁

温ꎮ 实验中的用到的测量仪器和精度列于表 ２ꎬ经计

算ꎬ实验系统的最大误差为 ９􀆰 ５％ ꎮ

表 ２ 实验仪器精度

Ｔａｂ. ２ Ｕｎｃｅｒｔａｉｎｔｙ ｏｆ ｔｈｅ ｍｅａｓｕｒｉｎｇ ａｐｐａｒａｔｕｓ

仪器 测量范围 精度

Ｐｔ￣１００ － ５０ ~ ２００ ℃ ± ０􀆰 １５ ℃

Ｔ 型热电偶 － ２００ ~ ３５０ ℃ ±０􀆰 １５ ℃

压力传感器 ０ ~ １􀆰 ６ ＭＰａ ± ０􀆰 ５％

微压差计 ０ ~ ８００ Ｐａ ± １􀆰 ０％

质量流量计 ０ ~ ０􀆰 ２ ｋｇ / ｓ ± ０􀆰 １５％

体积流量计 ０ ~ ６􀆰 ３６１ ｍ３ / ｈ ± ０􀆰 １７％

—４３—
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Ｖｏｌ. ３６ꎬ Ｎｏ. ５
Ｏｃｔｏｂｅｒꎬ ２０１５

５􀆰 ２ 数据处理
５􀆰 ２􀆰 １ 热负荷

空气侧与制冷剂侧的热负荷由下式计算:
Ｑａ ＝ ρａＶａ(ｃｐꎬｉｎＴａꎬｉｎ － ｃｐꎬｏｕｔＴａꎬｏｕｔ) (６)
Ｑｒ ＝ Ｇ(ｈｒꎬｉｎ － ｈｒꎬｏｕｔ) (７)
所有的制冷剂物性参数根据 ＲＥＦＰＲＯＰ ７􀆰 ０ 软件

获得ꎮ
５􀆰 ２􀆰 ２ 平均传热系数

αｉ ＝ Ｑ / Ａｉ( ｔｒꎬｍ － ｔｗꎬｍ) (８)
式中:ｔｒꎬｍ和 ｔｗꎬｍ分别为制冷剂平均温度和外管壁

温平均温度ꎬ℃ꎮ
５􀆰 ２􀆰 ３ 压降计算

制冷剂流动压降可由下式计算:
Δｐ ＝ ｐｉｎ － ｐｏｕｔ (９)

５􀆰 ２􀆰 ４ 标准偏差计算

本文采用均方根误差(ＲＭＳ)分别评价理论传热

系数和压降与实验值之间的偏差ꎬ表达式可表述为:

ＲＭＳαｉ ＝ １
ｎ ∑ αｉꎬｐｒｅ － αｉꎬｅｘｐ

αｉꎬｅｘｐ

æ
è
ç

ö
ø
÷

２

× １００％

(１０)

ＲＭＳΔｐ ＝ １
ｎ ∑ ｐｐｒｅ － ｐｅｘｐ

ｐｅｘｐ

æ
è
ç

ö
ø
÷

２

× １００％ (１１)

５􀆰 ３ 结果比较
图 ８ 为在质量流率为 ０􀆰 ０１５ ~ ０􀆰 ０３５ ｋｇ / ｓ 时ꎬ模

型计算传热系数与实验值的对比ꎮ 实验范围内ꎬ理论

模型计算 ＬＳＭＣ 的传热系数与实验获得的 ＬＳＭＣ 的

传热系数偏差较小ꎬ为 ６􀆰 １％ ~ ２５􀆰 ６％ ꎬ特别地ꎬ在高

流量时理论值与实验值非常吻合ꎬ偏差低于 １５％ ꎮ
低流量时ꎬ理论值与实验值偏差相对增大ꎬ因为在定

热流密度的条件下ꎬ进口质量流率越低ꎬ工质具有的

动能较小ꎬ而且分液隔板两侧的压力差较小ꎬ导致分

液隔板未能充分发挥分液作用ꎬ因此与按照完全分液

的理论计算偏差增大ꎬ而当流量不断增加时ꎬ分液隔

板的分液作用较充分发挥ꎬ故计算值与实验值偏差

较小ꎮ
图 ９ 是模型计算压降与实验值的偏差范围ꎮ 由

于模型同时计算了冷凝过程的摩擦压降还有局部压

降ꎬ因此模型计算的总压降与实验值比较吻合ꎬ偏差

范围为 ５􀆰 ５％ ~ ２０􀆰 ８％ ꎬ可见理论计算得到的优化管

程ꎬ能正确反映不同 ＬＳＭＣ 热力性能的优劣ꎮ

６ 结论

１)质量流率为 ０􀆰 ０１７ ~ ０􀆰 ０２９ ｋｇ / ｓ 范围内ꎬ管程

数(ＮＰ)以及每管程换热管数(ＴＮＰＰ)对分液式微通

图 ８ 模型计算传热系数与实验值的对比

Ｆｉｇ. ８ Ｔｈｅｏｒｅｔｉｃａｌ ＡＨＴＣ ａｎｄ ｅｘｐｅｒｉｍｅｎｔａｌ ｒｅｓｕｌｔｓ

图 ９ 模型计算压降与实验值的对比

Ｆｉｇ. ９ Ｔｈｅｏｒｅｔｉｃａｌ ａｎｄ ｅｘｐｅｒｉｍｅｎｔａｌ ｐｒｅｓｓｕｒｅ ｄｒｏｐ

道冷凝器管内冷凝换热系数和压力降均有明显影响ꎬ
即合理管程的布置对冷凝器的热力性能有明显的改

善ꎬ而管程数的选择在换热器优化中占更重要的

位置ꎮ
２)质量流率为 ０􀆰 ０１７ ~ ０􀆰 ０２９ ｋｇ / ｓ 范围内ꎬ管程

数增加时ꎬＴＮＰＰ 对 ＬＳＭＣ 换热系数和压降的影响受

各管程进口干度变化影响增大ꎮ 而且管程进口干度

降低时ꎬ不同管程布置的 ＬＳＭＣ 之间的热力性能差异

增大ꎮ
３)质量流率为 ０􀆰 ０２ ｋｇ / ｓ 时ꎬ管程间的气液分离

效果对分液式微通道冷凝器的换热系数有较大的影

响ꎮ 分离效果越好ꎬＬＳＭＣ 的综合热力性能越好ꎮ

本文受粤港关键领域重点突破项目(２００９Ｚ０１１)和广州市

科技计划(７４１１８０４８６５２６０)项目资助ꎮ (Ｔｈｅ ｐｒｏｊｅｃｔ ｗａｓ ｓｕｐ￣
ｐｏｒｔｅｄ ｂｙ ｔｈｅ Ｃｒｉｔｉｃａｌ Ｂｒｅａｋｔｈｒｏｕｇｈ ｏｎ Ｋｅｙ Ｆｉｅｌｄｓ ｉｎ Ｇｕａｎｇｄｏｎｇ
ａｎｄ Ｈｏｎｇ Ｋｏｎｇ ( Ｎｏ. ２００９Ｚ０１１) ａｎｄ Ｇｕａｎｇｚｈｏｕ Ｓｃｉｅｎｃｅ ａｎｄ
Ｔｅｃｈｎｏｌｏｇｙ Ｐｌａｎ Ｐｒｏｊｅｃｔ (Ｎｏ. ７４１１８０４８６５２６０). )

符号说明

Ａｉ———管程传热面积ꎬｍ２

—５３—
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Ｊｏｕｒｎａｌ ｏｆ Ｒｅｆｒｉｇｅｒａｔｉｏｎ

Ｖｏｌ. ３６ꎬＮｏ. ５
Ｏｃｔｏｂｅｒꎬ ２０１５

αｉ———传热系数ꎬＷ / (ｍ２􀅰Ｋ)
ｎ———管程数

ｑｖ———截面质量流速ꎬｋｇ / (ｍ２􀅰ｓ)
Ｇ———质量流率ꎬｋｇ / ｓ
ｄｈ———水力直径ꎬｍ
ｑ″———热流密度ꎬＷ / ｍ２

ＤＴｓｒ———冷凝温度降ꎬＫ
ＤＴｄｒ———传热温差ꎬＫ

ｈ———比焓ꎬＪ / ｋｇ

下标

ＶꎬＬ———气相ꎬ液相

Ｍ———平均值

ｗ———换热管壁

Ｓ———饱和态

ｒꎬａ———制冷剂ꎬ空气
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