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摘　 要　 本文利用稳态分布参数法对冷风机建立仿真模型，并利用冷风机性能实验台对冷风机样机进行实验研究，利用实验研

究与数值模拟相结合的方法，对冷风机换热性能进行分析研究。 在校准箱内温度为 － ２５ ～ ０ ℃范围内，循环倍率在 ２ ～ ５ 范围内

变化时，冷风机总换热系数随着校准箱温度的升高而增大；制冷工质为 ＣＯ２时冷风机的制冷量明显高于制冷工质为 ＮＨ３时，在校

准箱内温度为 ０ ℃时高 ４２％ ， － ２０ ℃时高 ２６％ ；管内侧压降随着循环倍率的增大而增大；换热系数随着循环倍率的增大先增大

后逐渐减小，在循环倍率为 ３ 左右时，换热系数达到最大。 仿真结果与测试结果趋势相同，但存在一定误差。 模拟计算得出 ＮＨ３

换热系数值与测试结果的误差约为 １６％ ，ＣＯ２换热系数值与测试结果的误差约为 ８％ 。
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　 　 收稿日期：２０１６ 年 １１ 月 ２ 日

　 　 冷风机在制冷系统中作为蒸发器，依靠轴流风

机使冷库内空气与排管翅片发生强制对流换热，实
现冷却降温的效果。 与传统顶排管相比，具有 １）传
热效率高：由于采用铜管（或者钢管）与翅片紧密接

触，管片成为一体，大大增加了换热面积，从而使传

热效率增高；２）防腐性能优异：冷风机采用热浸锌

防腐，是电镀防腐性能的 １０ 倍至 １５ 倍；３）能耗小、
噪音低；４）结构型式多：冷风机型式有落地顶吹式、
落地上侧吹风式、落地平吹式、吊顶式、拼装式等；
５）适用范围广：可广泛应用于肉、蛋、瓜果、蔬菜、海
产品等冷库内。 冷风机的性能对制冷系统的运行

与冷库内食品品质都会造成十分重要的影响［１ － ２］ 。
然而，目前我国对 ＣＯ２ 冷风机性能的研究还相

对较少。 当前在工程上选型计算所使用的方法均是

按照冷风机的标牌名义制冷量上乘以一定系数，这种

选型方式会导致 ＣＯ２ 冷风机的选型误差，也不能保

证 ＣＯ２ 冷风机能一直处于高效的运行工况［３］。
随着现代计算机科学与技术的发展，以冷风机内

部传热传质机理作为理论依据，用计算机仿真计算方

法来实现冷风机性能预测和产品开发，不仅降低对实

际样机测试的依赖程度，还可大大提高冷风机性能预

测的效率和准确性，因此冷风机性能的仿真研究已经
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成为现代产品设计的主要发展方向。
Ｐ． Ｊｏｓｔｅｉｎ 等［４ － ７］对 ＣＯ２ 在微通道内的蒸发过程

进行了理论分析和实验研究，并对蒸发过程流型变化

进行了可视化研究与分析，其实验段由 ２５ 个圆形的

通道组成，其中每个通道的内径为 ０ ７９ ｍｍ。 主要研

究内容为质量流速、蒸发温度及热流密度等因素对换

热系数的影响。
Ｊ． Ｐａｔｉｎｏ 等［８］对多篇文献中 ＣＯ２ 两相区管内流

动沸腾换热计算公式进行总结，并建立数学模型进行

仿真计算，让其结果与实验值进行对比分析，发现用

Ｃｈｅｎｇ Ｌｉｘｉｎ 等［９ － １０］ 的流型图法计算结果误差最小，
对 ＣＯ２ 制冷能力的计算误差为 ８ ４％ ，对制冷工质出

口温度的计算误差为 ０ ２％ ，制冷工质出口压力的计

算误差为 ０ ４％ 。
Ｓｕｎ Ｚ． 等［１１ － １３］对在水平管内 ＣＯ２ 蒸发过程中流

动的沸腾换热特性、流型变化及换热关联式进行研

究，对 ＣＯ２ 蒸发时干涸的预测以及在干涸发生前、后
及干涸区三个流动区域的换热计算均分别建立了

模型。

１ 仿真模型及实验装置

考虑到制冷工质在管内的蒸发换热过程为相变

换热，同时为了更好的反映冷风机的实际换热情况，
根据制冷工质在蒸发器内的实际流动及换热状态对

冷风机建立仿真计算模型，并分析确定制冷剂状态参

数，当制冷剂在蒸发器内处于过热时，将蒸发器模型

进行分区，并在各区内采用稳态分布参数法进行计

算。 为了简化模型计算并方便模型建立，进行以下假

设：１）冷风机内制冷剂为稳态运行；２）管内侧制冷工

质及管外湿空气的流动均为一维稳态流动；３）管内

工质和管外湿空气在各点的流量不随时间发生变化，
流量均匀分布；４）换热管管壁径向温度近似一致，即
忽略换热管管壁的传热热阻；５）所有热量均在制冷

工质跟空气间进行，忽略轴向传热；６）对于沿管长方

向的每个控制单元，其湿空气侧、制冷工质侧以及管

壁上的物性参数均近似一致。
根据冷风机实际的结构参数，每一个管程的换热

管及其翅片均作为一个单独的控制单元进行仿真计

算。 将每个管程的管长均分成八排，前一排出口状态

参数作为下一排进口状态参数。 在两相区内，单个控

制单元根据制冷剂 ＣＯ２ 的流动方向进行划分，由于

两相区内制冷剂焓值和压降变化幅度较大，因此在两

相区内按照干度将管长分成 Ｎ 个控制单元。 在过热

区，制冷剂的温度变化较大，在此阶段将按照剩余的

管长划分成 Ｍ 个控制单位，采用同样的方法进行计

算。 最后将各个微元控制体的传热模型叠加，得到完

整的传热模型。 即可得到局部传热系数、传热系数、
管内压降、制冷量等参数的变化趋势。 控制单元的划

分如图 １ 所示。

图 １ 控制单元的划分

Ｆｉｇ． １ Ｄｉｖｉｓｉｏｎ ｏｆ ｔｈｅ ｃｏｎｔｒｏｌ⁃ｕｎｉｔ

在每个控制单元内，制冷剂侧的沸腾换热过程与

空气侧的冷却过程遵循能量守恒定律。 其中，制冷剂

侧的换热方程为：
Ｑｒ ＝ ｍｒ（ｈｒ１ － ｈｒ２） （１）
相对应的，空气侧的换热方程为：
Ｑａ ＝ ｍａ（ｈａ１ － ｈａ２） （２）
制冷剂侧的换热量与空气侧的换热量的转换关

系为：在冷风机性能测试实验过程中，制冷剂在换热

管内沸腾换热，不只是吸收冷库内的热负荷，同时还

吸收换热管管壁等其他装置的热负荷，从而造成制冷

剂侧的换热量与空气侧的换热量不可能完全相等。
根据相关的文献和大量的实验数据，可得到两者的关

联式，如式（３）所示：
Ｑａ ＝ ｒＱｒ （３）
式中： ｒ 根据运行工况确定，本文取值 ０ ９。
冷风机的总传热系数的计算公式与空气侧工

况有关。 空气侧工况大致分为三类：干工况（露点

温度以上的工况）、凝露的工况以及结霜的工况。
因此应用于制冷系统中的冷风机，在仿真计算和实

验研究的过程中为干工况，总传热系数的计算公式

如下：
干工况：

Ｋ ＝ １
１
αｉ

＋ γｉ ＋
δ
λ( )

Ａｏｆ

Ａｉ
＋ γｏｆ ＋

１
αｏｆ

( ) Ａｏｆ

Ａｂ ＋ ηｆＡｆ

æ
è
ç

ö
ø
÷

（４）
实验所用制冷系统为泵供液 ＮＨ３ 制冷系统中和

ＮＨ３ 做制冷剂 ＣＯ２ 做载冷剂的载冷循环系统。 系统

原理如图 ２ 所示。
当采用 ＮＨ３泵供液制冷循环时，打开截止阀 ９、

１２、１５，关闭截止阀 ８、１７、２０，经过液体调节站后

—２５—
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１ＮＨ３压缩机；２ 油分离器；３ 冷凝器；４ 高压储液器；５ 节

流阀；６ 蒸发冷凝器；７ 气液分离器；８、９、１２、１５、１７、２０、
２１ 截止阀；１０ 节流阀；１１ＮＨ３ 低压循环桶；１３ＮＨ３ 泵；

１４ＮＨ３质量流量计；１６ＣＯ２储液器；１８ＣＯ２ 泵；１９ＣＯ２ 体积

流量计；２２ 被测冷风机。
图 ２ 系统原理

Ｆｉｇ． ２ Ｔｈｅ ｐｒｉｎｃｉｐｌｅ ｏｆ ｒｅｆｒｉｇｅｒａｔｉｏｎ ｓｙｓｔｅｍ

ＮＨ３液体分为两路，一路供环境间制冷系统，另一路

供被测冷风机 ２２。 低压循环桶 １１ 中的液 ＮＨ３通过

循环泵 １３ 后向被测冷风机供液，换热后气液两相

的 ＮＨ３回到气液分离器进行气液分离，分离后的气

体部分经过热器过热后进入压缩机，开始下一次

循环。

　 　 当采用 ＣＯ２ 载冷循环制冷系统时，打开截止阀

８、１７、２０，关闭截止阀 ９、１２、１５，氨高压储液器 ４ 出来

的液 ＮＨ３分成两路，分别向环境间和冷凝蒸发器 ６ 供

液。 在冷凝蒸发器中，节流后的低温 ＮＨ３液体与 ＣＯ２

进行换热。 冷凝后的 ＣＯ２进入储液器 １６，然后经 ＣＯ２

泵进入被测冷风机 ２２ 进行蒸发换热。 从被测冷风机

出来的 ＣＯ２进入冷凝蒸发器 ６ 被冷凝后进入储液器

开始下一循环。 仿真计算及实验工况如表 １ 和表 ２
所示，所用冷风机结构参数见表 ３。

表 １ 不同校准箱温度时的实验工况

Ｔａｂ． １ Ｅｘｐｅｒｉｍｅｎｔａｌ ｏｐｅｒａｔｉｎｇ ｃｏｎｄｉｔｉｏｎｓ ｕｎｄｅｒ ｄｉｆｆｅｒｅｎｔ
ｃａｌｉｂｒａｔｉｏｎ ｔｅｍｐｅｒａｔｕｒｅ

制冷工质 校准箱空气平均温度 ／ ℃
ＮＨ３ ０ － ５ － １０ － １５ － ２０ － ２５

ＣＯ２ ０ － ５ － １０ － １５ － ２０ － ２５

表 ２ 不同循环倍率时的实验工况

Ｔａｂ． ２ Ｅｘｐｅｒｉｍｅｎｔａｌ ｏｐｅｒａｔｉｎｇ ｃｏｎｄｉｔｉｏｎｓ ｕｎｄｅｒ
ｄｉｆｆｅｒｅｎｔ ｃｉｒｃｕｌａｔｉｎｇ ｒａｔｉｏｓ

制冷

工质

校准箱空气

平均温度 ／ ℃
循环倍率

ＮＨ３ － １８ ２ ３ ４ ５
ＣＯ２ － １０ ２ ３ ４ ５

实验测试所用冷风机为烟台冰轮股份有限公司

的实验样机，以通过实验方式准确测量冷风机实际性

能。 实验用冷风机材料为铝管铝翅片，换热管布置为

叉排，主要结构尺寸的具体参数如表 ３ 所示。

表 ３ 冷风机结构参数

Ｔａｂ． ３ Ｔｈｅ ｓｔｒｕｃｔｕｒａｌ ｐａｒａｍｅｔｅｒｓ ｏｆ ａｉｒ ｃｏｏｌｅｒｓ

换热面

积 ／ ｍ２

管距 ／
ｍｍ

排距 ／
ｍｍ

管排 管列数
管径 ／
ｍｍ

管壁厚 ／
ｍｍ

管形式
单管长 ／

ｍｍ
翅片间

距 ／ ｍｍ
翅片厚

度 ／ ｍｍ
翅片

形式

９８ ６０ ５２ ６ ２４ ２０ １ ５ 光管 １８９０ ８ ０ ２５ 波纹

２ 实验结果分析及与仿真结果对比

实验过程中，在不同工况下对冷风机风量和风速

进行测定，测量结果显示风量和风速分别在 １２ ０００
ｍ３ ／ ｈ、２ ４ ｍ ／ ｓ 左右变化，波动范围≤５％，故冷风机

风量和风速按以上测定值计算。
图 ３ 给出了制冷工质分别为 ＮＨ３ 和 ＣＯ２ 时，冷

风机制冷量随校准箱温度的变化情况。 由图可知，在
校准箱温度为 － ２５ ～ ０ ℃范围内，冷风机制冷量随着

校准箱内温度的降低而减小，符合制冷系统的经典规

律。 制冷工质为 ＮＨ３ 时，变化范围在 １１ ８３ ～ １２ ８８
ｋＷ，制冷量的下降梯度较小；制冷工质为 ＣＯ２ 时，变
化范围在 １５ ３ ～ １８ ２９ ｋＷ，制冷量的下降梯度较大。
制冷工质为 ＣＯ２ 时冷风机的制冷量明显高于制冷工

质为 ＮＨ３ 时，在校准箱内温度为 ０ ℃时高 ４２％ ， －２０
℃时高 ２６％ ，实验温度范围内换热系数平均高 ３５％
左右。 分析其原因，在其他条件相同的情况下，管内

ＣＯ２ 流动沸腾换热系数明显高于 ＮＨ３，且 ＣＯ２ 的蒸发

潜热也明显大于 ＮＨ３ 的值。
对不同校准箱温度下冷风机换热性能进行仿真

—３５—
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图 ３ 制冷量随校准箱温度的变化

Ｆｉｇ． ３ Ｔｈｅ ｒｅｆｒｉｇｅｒａｔｉｎｇ ｃａｐａｃｉｔｙ ｃｈａｎｇｅ ｏｖｅｒ ｔｈｅ
ｃａｌｉｂｒａｔｉｏｎ ｔｅｍｐｅｒａｔｕｒｅ

模拟计算，并将仿真计算结果与测试数据进行对比，
结果如图 ４ 所示。 由图可知，仿真与实验中换热系数

均随着校准箱内温度的升高而增加，变化趋势相似且

仿真模拟结果均比实验结果偏大。 制冷工质为 ＮＨ３

时，仿真计算结果显示换热系数在 ３０ ０８ ～ ３１ ８５
Ｗ ／ （ｍ２·Ｋ）范围内变化，实验结果显示换热系数在

２５ ３２ ～ ２７ ２５ Ｗ ／ （ｍ２·Ｋ）范围内变化，仿真计算结

果与实验测试误差为 １８％ 左右。 制冷工质为 ＣＯ２

时，换热系数在 ２８ ７３ ～ ３０ ８２ Ｗ ／ （ｍ２·Ｋ）范围内变

化，不同计算式的计算结果误差并不相同，其中 Ｄ．
Ｓ． Ｊｕｎｇ 等［１４ － １６］计算公式的仿真结果最为相近，与实

验结果误差小于 １６％ ，用 Ｓ． Ｈ． Ｙｏｏｎ 等［１７］的计算公

式的仿真结果与实验结果相比平均误差为 １５％ 左

右，用 Ｃｈｅｎｇ Ｌｉｘｉｎ 等［９ － １０］ 的流型图法的仿真模型计

算结果与测试结果误差为 ９％ 左右。 由几种 ＣＯ２ 计

算公式模拟结果对比可知，在 ＣＯ２ 管内流动沸腾换

热关联式中，流型图法计算结果误差最小。 经过以上

分析，本文选用精度较高的流型图法作为 ＣＯ２ 管内

流动换热系数计算方法。
分析所有仿真模拟的结果均比实验结果偏大的

原因可能是在工程实践中，由于冷风机内换热管的胀

接和焊接中操作不符合工艺等导致换热管与翅片间

不完全接触，从而产生接触热阻；在冷风机长期使用

过程中换热管内可能存在污垢，产生污垢热阻；在换

热器实际运行过程中，制冷工质中夹带油从而降低了

制冷工质管内换热。 而以上这些原因在仿真模型计

算中均没有充分考虑，从而导致仿真模拟计算出的冷

风机换热系数大于实验测量计算得出的冷风机的换

热系数。
管内侧压降随循环倍率的变化趋势如图 ５ 可知。

由图可知，仿真和实验结果相似，载冷循环的循环倍

率在 ２ ～ ５ 范围内变化时，随着循环倍率的增加，管内

制冷工质质量流量和压降均逐渐增加，两者误差约为

３０％ 。 误差较大的原因：一方面仿真模拟过程中，为
方便计算对实际情况做了理想化的前提假设，与实际

情况有所不同；另一方面，实验用冷风机中换热管内

表面不光滑、有一定粗糙度，管内工质不纯混入润滑

油等因素。

图 ４ 不同校准箱温度时仿真模拟结果与实验数据对比

Ｆｉｇ． ４ Ｃｏｍｐａｒｉｓｏｎ ｏｆ ｓｉｍｕｌａｔｉｏｎ ｒｅｓｕｌｔｓ ａｎｄ
ｅｘｐｅｒｉｍｅｎｔ ｄａｔａ ｕｎｄｅｒ ｄｉｆｆｅｒｅｎｔ ｃａｌｉｂｒａｔｉｏｎ

ｔｅｍｐｅｒａｔｕｒｅｓ

图 ５ 管内侧压降随循环倍率的变化

Ｆｉｇ． ５ Ｃｈａｎｇｅ ｏｆ ｐｒｅｓｓｕｒｅ ｄｒｏｐ ｉｎｓｉｄｅ ｔｈｅ ｔｕｂｅ
ｏｖｅｒ ｔｈｅ ｃｉｒｃｕｌａｔｅ ｒａｔｉｏ

图 ６ 所示为不同循环倍率时冷风机换热系数的

模拟与实验结果。 制冷工质为 ＮＨ３ 及 ＣＯ２ 时的变

化趋势相似，当循环倍率在 ２ ～ ５ 范围内变化时，实
验测试结果显示：随着循环倍率的增加，换热系数

先升高后下降，在循环倍率为 ３ 有最大值；模拟结

果显示随着循环倍率的增加冷风机换热系数先增

大后趋于稳定，在循环倍率超过 ３ 时，换热系数增

加梯度相对较小，其绝对值趋于稳定。 模拟结果与

—４５—
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实验结果的差异主要是因为在仿真模型中计算换

热系数时忽略了因为管内压降引起的管内制冷工

质温度的降低。

图 ６ 换热系数随循环倍率的变化

Ｆｉｇ． ６ Ｃｈａｎｇｅ ｏｆ ｈｅａｔ ｔｒａｎｓｆｅｒ ｃｏｅｆｆｉｃｉｅｎｔ ｏｖｅｒ
ｔｈｅ ｃｉｒｃｕｌａｔｅ ｒａｔｉｏ

３ 结论

本文对冷风机的换热性能进行了建模分析与实

验测试得出以下结论：
在校准箱内温度为 － ２５ ～ ０℃范围内，载冷系统

多倍供液，工质分别为 ＮＨ３ 与 ＣＯ２ 时均显示：１）冷风

机总换热系数随着校准箱温度的升高而增大；２）载

冷循环的循环倍率在 ２ ～ ５ 范围内变化时，管内侧压

降随着循环倍率的增大而增大；３）当循环倍率在 ２ ～
５ 范围内变化时，换热系数随着循环倍率的增大先增

大后逐渐减小，在循环倍率为 ３ 左右时，换热系数达

到最大。
通过对仿真模拟计算结果与测试结果的对比分

析可知，仿真结果与测试结果趋势相同，但存在一定

误差。 模拟计算得出 ＮＨ３ 换热系数值与测试结果的

误差为 １６％ 左右，ＣＯ２ 换热系数值与测试结果的误

差为 ８％左右。 总体来说，计算值与实验值的变化趋

势基本相同，二者吻合程度较高，表明仿真计算模型

对实验工况变化引起的冷风机换热性能变化具有较

好的仿真能力，可以满足工程上的应用。
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