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摘　 要　 本文通过理论计算和实验研究，分析了校准箱温度、迎面风速及循环倍率对 ＣＯ２ 冷风机性能的影响规律。 建立数学模

型进行理论计算，结果表明：当校准箱温度从 － ３０ ℃升至 － １０ ℃时，传热系数增大 ５􀆰 ８％ ，相应的制冷量增大 ５􀆰 ９％ ；在计算所用

工况下，最佳迎面风速（３􀆰 ２ ｍ ／ ｓ）使冷风机性能最佳；冷风机传热系数随着循环倍率的增长先呈急剧增长趋势之后趋于平缓，循
环倍率约为 ３ 时最佳。 对比 ＣＯ２ 冷风机各项实验值和理论计算值，结果显示理论计算值高于实验值，误差为 １４􀆰 ８％ ～ ２５％ ，但
理论计算值和实验值的变化趋势基本相同，验证了数学模型的合理性。
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　 　 臭氧层空洞、温室效应等环境问题使制冷行业人

员开始重视制冷设备对环境产生的影响。 ＣＯ２ 拥有

优良的热力学特性和环保特性，得到国内外众多企业

和学者的青睐。 相比于一些常用的制冷剂，ＣＯ２ 优点

很多，其 ＯＤＰ（ ｏｚｏｎｅ ｄｅｐｒｅｓｓｉｏｎ ｐｏｔｅｎｔｉａｌ） 为 ０，ＧＷＰ
（ｇｌｏｂａｌ ｗａｒｍｉｎｇ ｐｏｔｅｎｔｉａｌ）为 １，符合环保要求。 此外，
ＣＯ２ 作为制冷剂具有优良的物理特性和稳定的化学

特性，压缩比及运动黏度都很小，无毒、无臭、不燃、不
爆，且没有腐蚀性［１］。

冷风机形式多种多样，大量应用于冷库中［２ － ３］。
由于 ＣＯ２ 拥有的优良特性以及冷风机的广泛应用，
二者的结合是必然的，但是国内学者对 ＣＯ２ 冷风机

的研究较少，也不够深入。

Ｚｈａｎｇ Ｚ． 等［４］研究了微通道冷凝器中 ＣＯ２ 的冷

凝换热特性。 Ｆａｎｇ Ｘｉａｎｄｅ［５］ 得出了一种采用新无量

纲数的新型 ＣＯ２ 沸腾传热系数关联式，使预测准确

度有了很大提升。 Ｌｉ Ｈｏｎｇｚｈｉ 等［６］ 对 ＣＯ２ 在超临界

压力下的强制对流换热特性进行了数值模拟和实验

研究。 Ｊ． Ｒ． Ｔｈｏｍｅ 等［７ － ８］ 结合不同实验室的数据，
汇总了流动换热实验数据库，并与通过换热预测方法

计算出的结果进行了对比，突出了两者的差异。 Ｃ．
Ｃ． Ｗａｎｇ 等［９ － １０］研究了带有光滑翅片的换热管的空

气侧换热特性。 Ｙ． Ｋｉｍ 等［１１］ 为了研究光滑翅片管

大翅片换热器的最优设计，测试了不同翅片、不同管

排数和不同管排方式的 ２２ 个换热器。 Ｙ． Ｔ． Ｇｅ
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等［１２］提出在零售店应用 ＣＯ２ 制冷剂替代 Ｒ４０４ａ，但
其性能会降低，同时提出可以通过提高蒸发器和蒸发

盘管的性能来提高系统性能。 Ｃ． Ｓ． Ａｎ 等［１３］ 利用

ＣＦＤ 建立三维仿真模型分析了在湿工况和干工况下

波纹翅片管换热器的换热特性。 刘恩海等［１４ － １５］根据

冷风机在低温结霜工况下性能的仿真计算和实验研

究，改进了融霜方式。 本文通过理论计算和实验研

究，分析了校准箱温度、迎面风速以及循环倍率对

ＣＯ２ 冷风机性能的影响规律。

１ 理论计算模型及实验装置

１􀆰 １ 理论计算模型
冷风机在实际运行中换热情况十分复杂，仿真计

算不可能考虑到所有情况，为方便计算，在保证合理

精确的前提下，简化模型作如下假设：１）冷风机在稳

态下运行；２）冷风机管内的 ＣＯ２ 及管外的空气均为

一维稳态流动；３）各回路制冷剂流速相同且不随时

间变化，在管内分布均匀；４）冷风机管壁导热热阻不

再考虑；５）热量的交换只在管内 ＣＯ２ 和管外空气进

行，轴向传热不再考虑。
参考实验所用冷风机的几何参数，冷风机共有 ８

排翅片管，把每排翅片管划分为单独的控制单元，故
控制单元划分为 ８ 个，前一控制单元出口空气的状态

参数作为后一控制单元入口空气的状态参数；控制单

元划分完成后，依据管内制冷剂干度情况，对上述控

制单元按照管内 ＣＯ２ 流向进一步划分微小单元，由
所需的计算速度和计算精度确定微小单元的数量。
管内的两相区和过热区，划分情况一致，但微小单元

的划分数目需要根据温度变化的幅度进行调整。 对

每个微小单元建立数学模型并计算出口参数，然后作

为下一个微小单元的入口参数，依次计算。 各个微元

叠加后即可得到整体传热模型。 控制单元划分如图

１ 所示。

图 １ 控制单元的划分

Ｆｉｇ． １ Ｄｉｖｉｓｉｏｎ ｏｆ ｃｏｎｔｒｏｌ⁃ｕｎｉｔ

由于运行中温度的变化，冷风机会有干工况、凝

露工况及结霜工况 ３ 种工况，而不同的运行工况，计
算冷风机总传热系数时，要依据不同的经验公式：

干工况：
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结霜工况：
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（３）
式 中： αｉ 为 制 冷 剂 侧 的 表 面 传 热 系 数，

Ｗ ／ （ｍ２·Ｋ）； αｏｆ 为干工况下空气侧的表面传热系数，
Ｗ ／ （ｍ２·Ｋ）； γｉ 为换热管内侧的污垢系数， γｉ ＝ ０􀆰 ０９
（ｍ２·Ｋ） ／ ｋＷ； γｏｆ 为换热管外侧污垢系数， γｏｆ ＝ ０􀆰 ３
（ｍ２·Ｋ） ／ ｋＷ；δ 为换热管的管壁厚度，ｍ； δｕ 为霜的平

均厚度，ｍ；λ 为换热管管壁的导热系数，λ ＝２０３􀆰 ５ Ｗ／
（ｍ·Ｋ）； λｕ 为霜层的导热系数， λｕ ＝１０２ Ｗ／ （ｍ·Ｋ）；ξ
为析湿系数； ξｅ 为修正系数， ξｅ ＝ ０􀆰 ８ ～ ０􀆰 ９（水膜或

霜层造成的空气侧压降变大，空气侧换热被削弱）；
Ａｏｆ 为管外侧的总传热面积，ｍ２； Ａｉ 为管内侧的总传热

面积，ｍ２； Ａｆ 为翅片面积，ｍ２； Ａｂ 为翅片间的排管面

积，ｍ２。
影响冷风机空气侧流动阻力的因素很多，结合实

验所用冷风机的具体结构以及实际运行工况，采用以

下计算式［１６］：

Δｐ ＝ ０􀆰 ２ × ０􀆰 １１０ ７ ｌ
ｄｅ

( )（ｕρ） １􀆰 ７ （４）

ｄｅ ＝
２（ ｓ１ｂ － ｄ０ｂ － ２ｈδｆ）

２ｈ ＋ ｂ － δｆ
（５）

式中：ρ 为空气密度，ｋｇ ／ ｍ３； ｌ 为每根翅片管的长

度，ｍ； ｓ１ 为管中心距，ｍ； ｄ０ 为翅片管外径，ｍ； ｄｅ 为

当量直径，ｍ； ｕ 为翅片管最窄处空气流速，ｍ ／ ｓ； ｂ 为

翅片间距，ｍ； ｈ 为翅片高度，ｍ； δｆ 为翅片厚度，ｍ。
冷风机管内制冷剂的总压力损失包括摩擦压降

和加速压降两部分，摩擦压降占绝大部分。
Δｐ ＝ ｐｒ，ｉｎ － ｐｒ，ｏｕｔ ＝ Δｐｆ ＋ Δｐａｃｃ （６）
式中： Δｐ 为总压降，Ｐａ； Δｐｆ 为摩擦压降，Ｐａ；

Δｐａｃｃ 为加速压降，Ｐａ； ｐｒ，ｉｎ 为进口压力，Ｐａ； ｐｒ，ｏｕｔ 为出

口压力，Ｐａ。
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根据上述数学模型，利用 Ｍａｔｌａｂ 编写程序进行 理论计算，计算流程如图 ２ 所示。

图 ２ 计算流程图

Ｆｉｇ． ２ Ｃａｌｃｕｌａｔｉｏｎ ｆｌｏｗ ｃｈａｒｔ

１􀆰 ２ 实验装置
实验台包括：测试库体、工作机组、被测冷风机、

数据测量采集部分和电气控制部分。
１）测试库体

测试库体包括校准箱和环境间。 校准箱为冷风

机提供稳定的实验工况。 环境间为校准箱提供稳定

的外部环境空间，以保证实验过程中校准箱外部空气

的均匀稳定。

２）工作机组

工作机组有两部分，其中 ＮＨ３ ／ ＣＯ２ 工作机组为

被测冷风机提供冷量，另一工作机组调节环境间温

度。
３）被测冷风机

实验中被测冷风机为不锈钢管铝片结构，管路布

置方式为叉排布置，供液方式为泵供液，主要参数如

表 １ 所示。

表 １ 冷风机主要参数表

Ｔａｂ． １ Ｔｈｅ ｍａｉｎ ｐａｒａｍｅｔｅｒ ｔａｂｌｅ ｏｆ ａｉｒ⁃ｃｏｏｌｅｒ

传热面

积 ／ ｍ２

管距 ×
排距 ／ ｍｍ２ 管排 管列 管径 ／ ｍｍ

翅片间距 ／
ｍｍ

翅片

形式
管形式

管壁厚度 ／
ｍｍ

翅片厚度 ／
ｍｍ

翅片高度 ／
ｍｍ

２０１ ５５ × ４７􀆰 ６ ８ １６ １６ １０ 波纹式 光滑管 ０􀆰 ６ ０􀆰 ２２５ ６００

　 　 ４）数据测量采集和电气控制部分 主控柜使用欧姆龙 ＰＬＣ 通讯采集实验系统参数

—３５—
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和运行状态参数等数据，ＰＣ 机装有组态软件以便实

时监控系统运行状态，保存实验数据。 使用 ＰＴ１００
温度探头探测校准箱、环境间及管路中布置的温度测

点，测量精度为 ０􀆰 １ ℃。 使用 ＫＡＮＭＡＸ 多点风速仪，
测试冷风机迎面风速，测量精度为 ０􀆰 ０１ ｍ ／ ｓ。

２ 理论计算结果及分析

２􀆰 １ 校准箱温度对传热系数及制冷量的影响
为了计算校准箱温度对冷风机传热系数及制冷

量的影响，设定冷风机进口空气温度为校准箱温度，
供液方式为泵供液，循环倍率为 ３，变频器频率为 ５０
Ｈｚ，此时冷风机迎面平均风速为 ３􀆰 ２ ｍ ／ ｓ。 在计算程

序中，按表 １ 给出的冷风机的几何参数输入对应值，
输出的计算结果如图 ３ 所示。

图 ３ 传热系数及制冷量随校准箱温度的变化

Ｆｉｇ． ３ Ｔｈｅ ｈｅａｔ ｔｒａｎｓｆｅｒ ｃｏｅｆｆｉｃｉｅｎｔ ａｎｄ ｃｏｏｌｉｎｇ ｃａｐａｃｉｔｙ
ｃｈａｎｇｅ ｗｉｔｈ ｃａｌｉｂｒａｔｉｎｇ ｔａｎｋ ｔｅｍｐｅｒａｔｕｒｅ

由图 ３ 可知，传热系数和制冷量都随校准箱温度

的升高而增大，但变化幅度不大。 当校准箱温度从

－ ３０ ℃逐渐 升 至 － １０ ℃ 时， 传 热 系 数 从 ２０􀆰 ６
Ｗ ／ （ｍ２·Ｋ）增至 ２１􀆰 ８ Ｗ ／ （ ｍ２·Ｋ），变化幅度约为

５􀆰 ８％ ，相应的制冷量从 ２０􀆰 ４ ｋＷ 增至 ２１􀆰 ６ ｋＷ，变化

幅度约为 ５􀆰 ９％ 。 原因有两方面：１）校准箱温度的变

化影响了库内空气的物性。 随着校准箱温度的升高，
即库内空气温度升高，参考空气物性变化规律，导热

系数和运动黏度也会随之增大，虽然运动黏度增大会

降低空气侧换热，但导热系数增大带来的影响要大于

运动黏度增大带来的影响，因此传热系数依然增大。
２）校准箱温度的变化影响了冷风机管内制冷剂的状

态。 校准箱温度的升高本质上是蒸发温度的升高，使
冷风机管内制冷剂沸腾换热增大，导致传热系数和制

冷量增大。 综上所述，传热系数和制冷量均随着校准

箱温度的升高而增大。
２􀆰 ２ 迎面风速对传热系数的影响

通过变频器可以对冷风机的风机部分进行变频，

调节风机转速，从而控制迎面风速的改变，使之满足

要求。 理论计算过程中，在程序中输入冷风机的几何

参数，设置校准箱温度为 － ２０ ℃，供液方式为泵供

液，循环倍率为 ３，蒸发温度为 － ３０ ℃，传热温差为

１０ ℃，输出的计算结果如图 ４ 所示。

图 ４ 迎面风速对传热系数的影响

Ｆｉｇ． ４ Ｅｆｆｅｃｔ ｏｆ ｆａｃｅ ｖｅｌｏｃｉｔｙ ｏｎ ｈｅａｔ ｔｒａｎｓｆｅｒ ｃｏｅｆｆｉｃｉｅｎｔ

由图 ４ 可知迎面风速对传热系数的影响规律，当
迎面风速从 ２􀆰 ３ ｍ ／ ｓ 增至 ３􀆰 ７ ｍ ／ ｓ 时，传热系数总体

呈上升趋势，增幅变化大致分为 ３ 个阶段，从缓慢增

长到急剧增长再到趋于平稳。 迎面风速从 ２􀆰 ３ ｍ ／ ｓ
变化到 ２􀆰 ７ ｍ ／ ｓ 时，传热系数的增长较缓慢，变化范

围为 １５􀆰 ５ ～ １５􀆰 ８ Ｗ ／ （ｍ２·Ｋ），原因是风速开始变化

时，风速较小，相应的吹过翅片管的风量也较小，没有

足够的空气与管内制冷剂接触进行换热，导致传热系

数较低；当风速从 ２􀆰 ７ ｍ ／ ｓ 变化到 ３􀆰 ２ ｍ ／ ｓ 时，传热

系数急剧增加，从 １５􀆰 ８ Ｗ ／ （ ｍ２·Ｋ） 陡增至 １７􀆰 ０
Ｗ ／ （ｍ２·Ｋ）。 这是由于翅片管中的制冷剂能够与足

够的空气进行充分换热，在这个区间内，传热系数得

到了快速的增长。 迎面风速在 ３􀆰 ２ ～ ３􀆰 ７ ｍ ／ ｓ 变化

时，传热系数的增长趋于平稳，变化范围为 １７􀆰 ０ ～
１７􀆰 ３ Ｗ ／ （ｍ２·Ｋ）。 因为此区间风速过大使得空气还

未与翅片管中的制冷剂进行充分换热就离开了冷风

机，换热不充分导致传热系数增长趋于平缓。 在此区

间增加风速，虽然传热系数有小幅度增长，但导致冷

风机功耗增加，空气侧阻力也增加。 因此一味地增加

风速所产生的结果得不偿失。 所以，综合各方面因素

考虑，该工况下的冷风机最佳风速为 ３􀆰 ２ ｍ ／ ｓ 左右。
２􀆰 ３ 循环倍率对传热系数的影响

按表 １ 给出的冷风机参数，理论计算过程中，在
程序中输入翅片间距为 １０ ｍｍ，管间距为 ５５ ｍｍ，翅
片厚度为 ０􀆰 ２２５ ｍｍ，设置迎面风速为 ３􀆰 ２ ｍ ／ ｓ，校准

箱温度为 － ２０ ℃，传热温差为 １０ ℃，输出的计算结

果如图 ５ 所示。
—４５—
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图 ５ 循环倍率对传热系数的影响

Ｆｉｇ． ５ Ｅｆｆｅｃｔ ｏｆ ｃｉｒｃｕｌａｔｉｏｎ ｒａｔｉｏ ｏｎ ｈｅａｔ
ｔｒａｎｓｆｅｒ ｃｏｅｆｆｉｃｉｅｎｔ

由图 ５ 可知，当制冷剂循环倍率从 １ 增至 ５ 时，
传热系数变化趋势为先急剧增大后逐渐趋于平稳。
当循环倍率从 １ 增至 ２ 时，传热系数急剧增大，从
１９􀆰 ０ Ｗ ／ （ｍ２·Ｋ）增至 ２０􀆰 ８ Ｗ ／ （ｍ２·Ｋ），增幅约为

９􀆰 ４％ 。 原因是循环倍率的大小可以直接影响冷风机

出口制冷剂的干度，循环倍率的增加，使出口的干度

不断减小，较高的循环倍率可以保证较低的出口干度

和较高的传热系数，所以起初循环倍率的增加使传热

系数急剧增大。 循环倍率到达 ３ 以后，传热系数的增

长基本趋于平缓，当循环倍率为 ３ ～ ４ 时，传热系数基

本可达到最大值 ２１􀆰 ３ Ｗ ／ （ｍ２·Ｋ），此后再增大循环

倍率，传热系数几乎不变。 这是由于对于一定工况

的冷风机，循环倍率过高使管内的制冷剂还未与管

外空气充分交换热量就被带离冷风机，导致相变传

热不充分，管内制冷剂的沸腾换热受到限制，所以

循环倍率达到 ３ 以后再增大，传热系数也几乎不

变。 此外，循环倍率的增加会造成机组功耗增加。
综合各方面因素考虑，该工况下的冷风机最佳循环

倍率为 ３。

３ 实验结果及验证

３􀆰 １ 校准箱温度影响规律的理论值与实验值

对比
由图 ６ 可知，计算值与实验值有一致的变化趋

势，传热系数都与校准箱温度保持正比关系，但理论

计算值高于实验值，有 ２５％ 左右的偏差。 主要原因

是在理论计算过程中，实际运行时换热情况十分复

杂，为方便计算，在尽量不影响结果的前提下，忽略了

一些次要因素，对理论计算模型进行简化，如冷风机

在稳态下运行、不考虑轴向传热等，但这些被忽略的

因素无法消除，导致理论计算值与实验值之间偏差不

可避免。 但通过对比分析可知，计算模型是合理可

用的。

图 ６ 不同校准箱温度对比分析

Ｆｉｇ． ６ Ｃｏｍｐａｒａｔｉｖｅ ａｎａｌｙｓｉｓ ｏｆ ｄｉｆｆｅｒｅｎｔ ｃｉｒｃｕｌａｔｉｏｎ
ｒａｔｉｏ ｃａｌｉｂｒａｔｉｎｇ ｔａｎｋ ｔｅｍｐｅｒａｔｕｒｅｓ

３􀆰 ２ 迎面风速影响规律的理论值与实验值

对比
由图 ７ 可知，计算值与实验值有一致的变化趋

势，传热系数都与迎风面保持一定的正比关系，经计

算，计算值高于实验值，偏差为 １４􀆰 ８％ 。 其原因与图

６ 对比分析的原因相同，不再赘述，理论计算模型是

合理可用的。

图 ７ 迎面风速的计算值和实验值的对比

Ｆｉｇ． ７ Ｃｏｍｐａｒｉｓｏｎｓ ｏｆ ｃａｌｃｕｌａｔｅｄ ａｎｄ ｍｅａｓｕｒｅｄ ｆａｃｅ ｖｅｌｏｃｉｔｙ

３􀆰 ３ 循环倍率影响规律的理论值与实验值

对比
由图 ８ 可知，计算值与实验值有一致的变化趋

势，循环倍率与传热系数的变化趋势均为先急剧增大

后逐渐趋于平稳，均在 ３ 倍循环倍率左右基本达到稳

定状态，理论计算值高于实验值，偏差为 ２３％ 。 因此

理论计算模型是合理可用的。

—５５—
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图 ８ 循环倍率的计算值和实验值的对比

Ｆｉｇ． ８ Ｃｏｍｐａｒｉｓｏｎｓ ｏｆ ｃａｌｃｕｌａｔｅｄ ａｎｄ ｍｅａｓｕｒｅｄ
ｃｉｒｃｕｌａｔｉｏｎ ｒａｔｉｏ

４ 结论

本文在建立数学模型的基础上，理论计算并分析

了校准箱温度、迎面风速和循环倍率对冷风机传热系

数和制冷量的影响，同时利用冷风机实验台进行实验

测试，对比了冷风机的实验值和理论计算值，验证了

数学模型的合理性。 结果表明：
１）随着校准箱温度的升高，传热系数和制冷量

均随之升高。
２）随着迎面风速的增加，传热系数随之增加，风

速从 ２􀆰 ７ ｍ ／ ｓ 变化到 ３􀆰 ２ ｍ ／ ｓ 时，传热系数增加幅度

最大，之后趋于平稳。 存在最佳迎面风速（３􀆰 ２ ｍ ／ ｓ），
使冷风机换热效果最好。

３）当循环倍率从 １ 增至 ５ 时，传热系数先急剧增

长后趋于平缓。 综合各方面因素，３ 倍左右循环倍率

最佳。
４）冷风机计算值高于实验值，在各项对比结果

中，二者误差为 １４􀆰 ８％ ～２５％ ，变化趋势基本一致。
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