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摘　 要　 为了节省实验资源并缩短实验周期ꎬ本文应用三维分布参数模型对风冷式冷凝器的 ４ 种流程布置和 ５ 组不同制冷剂流

量工况的流动换热性能进行数值研究ꎬ并通过实验验证了模型的可靠性ꎮ 仿真模型对制冷剂换热量的预测与相同工况下的实验

值的相对误差在±１０％以内ꎻ制冷剂压降的预测值相对误差在±１５％以内ꎮ 模拟结果表明:为了使换热量尽量大的同时熵产数小ꎬ
流程布置合流次数为 ０、２、３ 时所对应的最佳质量流量范围分别为 ５１１~ ５４０ ｋｇ / ｈ、４７２~ ５１１ ｋｇ / ｈ 和 ４３２~ ４７２ ｋｇ / ｈꎮ 研究发现在

低质量流量区域ꎬ选择有合流的管路更具优势ꎻ在高质量流量区域ꎬ则选择无合流的管路具有更好的传热特性ꎮ
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　 　 当今ꎬ全球 ２５％ ~ ３０％的电力用于制冷ꎬ主要是

用于传统的蒸气压缩制冷循环[１]ꎮ 我国制冷、空调

相关产品产量已位居世界前列ꎬ维持这些产品运行所

消耗的能源与先进国家相比仍然较高ꎬ能源消耗和环

境污染问题也日益严重[２]ꎮ 而制冷系统能效的提高

会使电力需求下降ꎬ因此研发高效率、低耗能的制冷

技术及相关设备已成为重要课题[３]ꎮ 翅片管换热器

逐渐广泛应用于各领域ꎬ强化风冷式冷凝器的换热能

力有 ３ 类方法:１)增大总传热系数ꎻ２)增大换热器的

传热面积ꎻ３)提高有效传热温差ꎮ 相比于前两种强

化方式[４－６]ꎬ通过提高有效传热温差来提高传热性能

的相关研究较少ꎮ 根据已有文献的表述[７]ꎬ改变风

冷式冷凝器的管路流程布置可以很大程度上影响传

热平均温差ꎮ 此外ꎬ流程布置中的管路分合会直接影

响制冷剂的流速ꎬ还可以改善换热器各支路中制冷剂

换热不均和分布不均的问题ꎬ进而强化传热过程ꎮ
风冷式冷凝器的流程布置方式种类繁多ꎬ包括顺

逆流布置、管路分合及跳管布置等ꎬ使管路连接形式

千差万别ꎮ 若仅用实验来对流程布置的流动换热性

能进行研究ꎬ不仅会大大提高实验成本ꎬ而且不能覆

盖所有可能的工况条件ꎮ 因此ꎬ很多学者对于风冷式

冷凝器流程布置的研究并不局限于实验研究ꎬ还进行

了数值仿真[８]ꎮ 对风冷式冷凝器流程布置的流动换

热性能进行数值研究ꎬ可以节省大量实验资源并缩短

实验周期ꎬ还为以后的风冷式冷凝器的优化设计提供

参考ꎮ

１ 模型建立

１ １ 模型的基本假设
本文采用有限体积法建立风冷式冷凝器的数学
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模型ꎬ由于考虑流程布置ꎬ需要将风冷式冷凝器的物

理模型离散成三维分布参数模型[９]ꎬ风冷式冷凝器

整体被划分为以管为中心的微元控制体ꎬ每个微元控

制体都是由管内侧制冷剂微元、翅片管微元和管外侧

空气微元 ３ 部分组成ꎮ
为了兼顾数值仿真模型计算的准确性、稳定性和

计算时间ꎬ提出合理的假设来简化模型:１)制冷剂和

空气流动传热过程为稳态过程ꎻ２)管内制冷剂流动

为沿管道轴向的一维均相流动ꎬ忽略管内制冷剂的轴

向导热ꎻ３)制冷剂在连接换热管段的弯头中只存在

流动压降ꎬ不进行换热ꎻ４)制冷剂在换热器中的汇合

为绝热混合ꎻ５)空气流动方向与翅片表面基本平行ꎬ
按一维流动处理ꎻ６)忽略换热管的轴向导热ꎬ只考虑

换热管间的翅片导热ꎻ７)风冷式冷凝器迎风面进风

均匀ꎮ
１ ２ 管路连接方式描述模型

风冷式冷凝器流程布置复杂多变ꎬ且没有统一的

设计规律可供参考ꎬ有必要针对其几何结构特点和换

热流体流动方式建立合适的管路连接方式描述模型ꎬ
使用有向图[１０] 和邻接矩阵[１１] 来表示风冷式冷凝器

流程布置ꎬ是描述管路连接方式较多的方法ꎮ

图 １ 风冷式冷凝器流程布置及其有向图

Ｆｉｇ.１ Ｃｉｒｃｕｉｔ ａｒｒａｎｇｅｍｅｎｔ ａｎｄ ｄｉｒｅｃｔｅｄ ｄｉａｇｒａｍ ｏｆ
ａｉｒ￣ｃｏｏｌｅｄ ｃｏｎｄｅｎｓｅｒ

风冷式冷凝器流程布置及其有向图如图 １ 所示ꎮ
有向图中的所有顶点根据确定的顺序进行编号ꎬ每条

边都连接着有序的一对顶点ꎮ 换热管(即顶点)进行

编号先从换热器迎风面换热管开始ꎬ自上而下对当前

管排的换热管依次编号ꎬ然后自迎风面管排向背风面

管排依次重复上一步对每排换热管进行编号ꎮ 最后ꎬ
引入两个不参与换热的管段:制冷剂进口集管(编号

为 ０)和制冷剂出口集管(编号为最大换热管数＋１)ꎮ
经过上述步骤ꎬ图 １(ａ)所示的风冷式冷凝器流程布

置可转化为如图 １(ｂ)所示的有向图形式ꎮ 图 １ 中ꎬ
编号为 ０ 的管为制冷剂进口集管ꎬ编号为 １１ 的管为

出口集管ꎬ其余为中间换热管ꎮ

邻接矩阵 Ｍ 的矩阵维数与换热器管数(顶点数)
一致ꎬ连通矩阵 ｍｉꎬｊ 的值可用来确定管路的连接关

系ꎬ行坐标 ｉ 和列坐标 ｊ 分别表示管段 ｉ 和 ｉ 的下游连

接管 ｊꎮ 当管段 ｉ 和管段 ｊ 相连时ꎬ其值为 １ꎻ当管段 ｉ
和管段 ｊ 不相连时ꎬ其值为 ０ꎮ

ｍｉꎬｊ ＝
０　 　 ( ｊ 与 ｉ 不相连)
１　 　 ( ｊ 与 ｉ 相连){ (１)

根据图 １ 的流程布置ꎬ其邻接矩阵形式为:

Ｍ ＝

０ ０ ０ ０ ０ ０ １ ０ ０ ０ １ ０
０ ０ １ ０ ０ ０ ０ ０ ０ ０ ０ ０
０ ０ ０ ０ ０ ０ ０ １ ０ ０ ０ ０
０ ０ ０ ０ ０ ０ ０ ０ ０ ０ ０ １
０ ０ ０ ０ ０ ０ ０ ０ １ ０ ０ ０
０ ０ ０ ０ ０ ０ ０ ０ ０ １ ０ ０
０ １ ０ ０ ０ ０ ０ ０ ０ ０ ０ ０
０ ０ ０ ０ ０ ０ ０ ０ １ ０ ０ ０
０ ０ ０ １ ０ ０ ０ ０ ０ ０ ０ ０
０ ０ ０ ０ １ ０ ０ ０ ０ ０ ０ ０
０ ０ ０ ０ ０ １ ０ ０ ０ ０ ０ ０
０ ０ ０ ０ ０ ０ ０ ０ ０ ０ ０ ０
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１ ３ 控制方程
由于风冷式冷凝器离散成一个个由管内侧制冷

剂微元、翅片管微元和管外侧空气微元 ３ 部分组成的

微元控制体ꎬ所以只需联立这 ３ 个部分的控制方程即

可得到微元控制体的流动换热情况ꎮ 微元控制体中

的制冷剂和空气都存在质量和能量的交换ꎬ需要对制

冷剂侧和空气侧分别建立连续性方程、能量方程和动

量方程ꎻ由于翅片只考虑导热而没有其他变化ꎬ所以

仅需对其建立能量方程ꎮ
１) 制冷剂侧控制方程组

在同一根换热管的微元控制体中制冷剂的连续

性方程为:
Ｇｒｉ ＝ Ｇｒｏ (２)
式中: Ｇｒｉ、Ｇｒｏ 分别为制冷剂进口和出口的质量

流量ꎬｋｇ / ｓꎮ
在同一根换热管的微元控制体中制冷剂的能量

方程为:
Ｑｒｈ ＝ Ｇｒｉｈｒｉ － Ｇｒｏｈｒｏ (３)
Ｑｒｔ ＝αｒＡ１(Ｔｒｍ－Ｔｗ) (４)
式中: Ｑｒｈ、Ｑｒｔ 分别为由焓差计算和由温差计算

的制冷剂侧换热量ꎬＷꎻ ｈｒｉ、ｈｒｏ 分别为制冷剂进口和

出口比焓ꎬＪ / (ｋｇＫ)ꎻ αｒ 为制冷剂侧对流换热表面传

热系数ꎬαｒ ＝Ｎｕｒλｒ / Ｄ１ꎬＷ / (ｍ２Ｋ)ꎻ λｒ 为制冷剂导热

系数ꎬＷ / (ｍＫ)ꎻ Ａ１ 为微元管内侧换热面积ꎬｍ２ꎻ Ｄ１

为微元管的管内径ꎬｍꎻ Ｔｒｍ、Ｔｗ 分别为微元中制冷剂

—２５—
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进出口平均温度和换热管壁面温度ꎬＫꎮ
冷凝器管内侧制冷剂经历了单相→两相→单相

的变化过程ꎮ 管内侧制冷剂单相时对流换热表面传

热系数用 Ｇｎｉｅｌｉｎｓｋｉ 关联式[１２] 计算ꎬ该关联式中的

Ｄａｒｃｙ 阻力系数 ｆｒ 用 Ｆｉｌｏｎｅｎｋｏ 关联式[１３] 计算ꎻ制冷

剂两相凝结时用 Ｓｈａｈ[１４]关联式计算ꎮ
在同一根换热管的微元控制体中制冷剂的动量

方程为:
ｄｐｔｕｂｅ ＝ ｄｐｓｈ ＋ ｄｐｔｐ ＋ ｄｐｓｃ (５)
式中: ｄｐｔｕｂｅ 为风冷式冷凝器中制冷剂总压降ꎬ

Ｐａꎻ ｄｐｓｈ 为过热区域制冷剂压降ꎬＰａꎻ ｄｐｔｐ 为两相区域

制冷剂压降ꎬＰａꎻ ｄｐｓｃ 为过冷区域制冷剂压降ꎬＰａꎮ
制冷剂在单相区域的压降计算时ꎬ加速压降可以

忽略不计ꎬ两相区域制冷剂压降计算不仅有摩擦压

降ꎬ还有加速压降ꎻ而对于风冷式冷凝器ꎬ重力压降一

般发生在连接换热管的弯头中ꎮ
２)空气侧控制方程组

不同管段排布的风冷式冷凝器空气侧微元控制

体的连续性方程不同ꎮ
对于顺排布置:
Ｇａｉ ＝ Ｇａｏ (６)
对于错排布置:

Ｇａｉꎬｃｕｒ ＝ ∑
ｎ

ｊ ＝ １
Ｇａｏꎬｊ / ｎ (７)

空气侧微元之间的能量传递方程为:

Ｇａｉꎬｃｕｒｈａｉꎬｃｕｒ ＝ ∑
ｎ

ｊ ＝ １
Ｇａｏꎬｊｈａｏꎬｊ / ｎ (８)

Ｑａｈ ＝Ｇａｏｈａｏ－Ｇａｉｈａｉ (９)
空气侧微元内的能量方程为:
Ｑａｔ ＝ αａＡ２(Ｔａｍ － Ｔｗ) (１０)
式中:Ｇａｉ、Ｇａｏ分别为空气侧进口和出口的质量

流量ꎬｋｇ / ｓꎻＧａｉꎬｃｕｒ、Ｇａｏꎬｊ分别为错排布置时空气侧进

口和沿空气流动方向上游空气侧微元的出口质量

流量ꎬｋｇ / ｓꎻ ｎ 为对应微元上游空气侧的总管数ꎻ
ｈａｉꎬｃｕｒ、ｈａｏꎬｊ分别为错排布置空气侧进口和空气流动

方向上游空气侧微元的出口比焓ꎬＪ / ( ｋｇＫ)ꎻＱａｈ、
Ｑａｔ分别为由焓差计算和由温差计算的空气微元换

热量ꎬＷꎻ αａ 为空气侧对流换热表面传热系数ꎬ
Ｗ / (ｍ２Ｋ)ꎻＡ２ 为微元管外侧换热面积ꎬｍ２ꎻＴａｍ为

空气进出口平均温度ꎬＫꎮ
对于波纹型翅片管换热器ꎬ空气侧压降 Δｐａ 和摩

擦系数 ｆａ 的关系如下:

ｆａ ＝
Ａｃ

Ａｏ

ρｍ

ρｉ

２ρｉΔｐａ

Ｇａꎬｃ
２

－ (１ ＋ ω２)
ρｉ

ρｏ

－ １
æ

è
ç

ö

ø
÷

é

ë

ê
ê

ù

û

ú
ú

(１１)

式中: Ａｃ、Ａｏ 分别为最小流通截面积和总表面

积ꎬｍ２ꎻ ρ ｉ、ρｏ、ρｍ 分别为空气进口密度、出口密度和

平均值ꎬｋｇ / ｍ３ꎻ Ｇａꎬｃ 为基于最小流通面积的质流密

度ꎬｋｇ / (ｍ２ｓ)ꎻω 为最小流通截面积和迎风面积

之比ꎮ
空气侧摩擦系数 ｆａ 同样适用 Ｗａｎｇ Ｃ. Ｃ. 等[１５]

推荐的关联式计算ꎮ
３)翅片导热控制方程

在风冷式冷凝器运行过程中ꎬ翅片不存在质量和

动量的变化ꎬ只有从高温区域向低温区域的热传导ꎬ
所以只需建立能量方程ꎮ

翅片导热能量方程为:
Ｑｒ ＋ Ｑａ ＋ ＱＬ ＋ ＱＴ ＋ ＱＲ ＋ ＱＢ ＝ ０ (１２)
式中:Ｑｒ、Ｑａ 分别为制冷剂侧换热量与空气侧换

热量ꎬＷꎻＱＬ、ＱＴ、ＱＲ、ＱＢ 分别为与前排、上一列、后排

和下一列的控制容积的换热量ꎬＷꎮ

２ 仿真设计及工况

２ １ 仿真计算流程
整个风冷式冷凝器模型的仿真算法可以分为两

部分ꎬ即制冷剂路径矩阵生成算法和离散微元控制方

程组求解算法ꎮ
实际风冷式冷凝器流路布置得到的换热管邻接

矩阵和进口管制冷剂流动方向经过制冷剂路径矩阵

生成算法ꎬ输出制冷剂换热计算路径矩阵和压降计算

路径矩阵ꎬ且两个路径矩阵和换热管邻接矩阵维度相

同ꎮ 但由于在换热器存在制冷剂汇合的情况下ꎬ支路

压降会影响到各支路制冷剂流量的分配比例ꎬ而换热

量没有影响ꎬ所以换热路径矩阵的生成算法和压降路

径矩阵的生成算法不同ꎮ 换热路径矩阵生成算法使

用广度优先遍历算法ꎬ压降路径矩阵生成算法使用深

度优先遍历算法[１６]ꎮ
控制方程组求解算法包括求解能量方程和动量

方程ꎮ 求解能量方程包括一般微元换热量求解和相

变过渡微元换热量求解ꎬ求解动量方程包括制冷剂压

降计算和支路流量调整ꎬ仿真计算的流程见图 ２ꎮ
２ ２ 微元控制方程求解算法

由于分布参数模型划分的微元模型数量很多ꎬ联
立求解困难ꎬ所以本文采用顺序法迭代求解风冷式冷

凝器仿真模型ꎮ
求解微元能量方程即求解制冷剂和空气在微

元控制体内的换热量ꎬ由于假设的换热管内外壁面

温度相同ꎬ通过计算翅片管壁温来使制冷剂侧和空

气侧能量方程相互独立求解ꎬ并根据相同位置管壁

的热流量相同的原则来达到制冷剂侧和空气侧的

—３５—
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图 ２ 仿真算法的逻辑流程图

Ｆｉｇ.２ Ｌｏｇｉｃａｌ ｆｌｏｗ ｃｈａｒｔ ｏｆ ｓｉｍｕｌａｔｉｏｎ ａｌｇｏｒｉｔｈｍ

能量守恒ꎮ
流量分布会影响换热器的流动换热特性ꎬ在风

冷式冷凝器工作过程中ꎬ使制冷剂流动的驱动力为

压差ꎬ非焓差ꎮ 由此可知ꎬ换热对流量的影响较小ꎬ
而各支路的压降会影响流量的分配ꎬ所以求解压降

和调整流量相互耦合ꎬ流量调整使用流量自适应

算法[１７] ꎮ
制冷剂侧微元可能有单相入口和两相出口条件

或两相入口和单相出口条件的情况ꎬ这样的微元控制

体通常称为过渡微元ꎮ 本文通过式(１３)识别过渡微

元ꎬ然后判断其换热量计算是否收敛ꎮ 二分法处理过

渡微元原理如图 ３ 所示ꎮ
(ｈｒｉ － ｈｒꎬｓａｔ)(ｈｒｏ － ｈｒꎬｓａｔ) < ０ (１３)
式中: ｈｒꎬｓａｔ 为制冷剂饱和状态比焓ꎬＪ / ｋｇꎮ

２ ３ 仿真工况
仿真的主要研究对象为不同流程布置的风冷式

冷凝器ꎬ获得不同流程布置的风冷式冷凝器在不同工

况下局部工作特性的详细数据ꎮ 为充分研究不同流

程布置、不同制冷剂流量对风冷式冷凝器性能的影

响ꎬ风冷式冷凝器选取了 ４ 种流程布置和 ５ 组不同制

冷剂流量工况ꎬ流程的具体布置如图 ４ 所示ꎬ流程布

图 ３ 二分法计算过渡微元原理

Ｆｉｇ.３ Ｃａｌｃｕｌａｔｉｏｎ ｏｆ ｔｒａｎｓｉｔｉｏｎ ｄｉｆｆｅｒｅｎｔｉａｌ ｅｌｅｍｅｎｔ
ｐｒｉｎｃｉｐｌｅ ｂｙ ｄｉｃｈｏｔｏｍｅｔｒｙ

置的 ａ、ｂ、ｃ、ｄ 所对应的合流级数分别为 ０、１、２、３ꎮ
不同制冷剂流量工况如表 １ 所示ꎮ

图 ４ 风冷式冷凝器不同的流程布置

Ｆｉｇ.４ Ｄｉｆｆｅｒｅｎｔ ｃｉｒｃｕｉｔ ａｒｒａｎｇｅｍｅｎｔ ｏｆ ａｉｒ￣ｃｏｏｌｅｄ ｃｏｎｄｅｎｓｅｒ

—４５—
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表 １ 不同制冷剂流量仿真工况

Ｔａｂ.１ Ｓｉｍｕｌａｔｉｏｎ ｃｏｎｄｉｔｉｏｎｓ ｆｏｒ ｄｉｆｆｅｒｅｎｔ ｒｅｆｒｉｇｅｒａｎｔ
ｍａｓｓ ｆｌｏｗ

工况参数 数值

冷凝器进口压力 / ＭＰａ １ ８６９ ９４６

冷凝器进口温度 / ℃ ６４ ３

迎面风速 / (ｍ / ｓ) ３ ０

迎风温度 / ℃ ２７ ０

制冷剂流量 / (ｋｇ / ｈ) ４３２、４５０、４６８、４８６、５０４

３ 模型验证

为研究风冷式冷凝器流程布置对其流动换热性

能的影响ꎬ搭建了风冷式冷凝器测试实验台ꎬ并通过

实验数据验证仿真模型的可行性和准确性ꎮ 实验工

况为冷凝温度为 ４０ ℃ꎬ制冷剂流量为 ４３２ ~ ５０４
ｋｇ / ｈꎬ相同工况下换热量、制冷剂压降的实验值与仿

真模型预测值的对比结果分别如图 ５ 所示ꎮ

图 ５ 换热量、制冷剂压降实验值与预测值对比

Ｆｉｇ.５ Ｃｏｍｐａｒｉｓｏｎ ｏｆ ｅｘｐｅｒｉｍｅｎｔａｌ ａｎｄ ｐｒｅｄｉｃｔｅｄ
ｖａｌｕｅｓ ｏｆ ｈｅａｔ ｅｘｃｈａｎｇｅ ｃａｐａｃｉｔｙ ａｎｄ ｒｅｆｒｉｇｅｒａｎｔｓ

ｐｒｅｓｓｕｒｅ ｄｒｏｐ

换热量的预测值与实验值相对误差在±１０％以

内ꎬ制冷剂压降的预测值与实验值相对误差在±１５％
以内ꎮ 由对比结果可知ꎬ本文建立的风冷式冷凝器仿

真模型满足精度要求ꎬ可以研究流程布置对风冷式冷

凝器流动传热性能的影响ꎮ

４ 结果分析

４ １ 不同流程制冷剂流量对换热量的影响

图 ６ 不同流程布置换热量、制冷剂压降随制冷剂

质量流量的变化

Ｆｉｇ.６ Ｖａｒｉａｔｉｏｎ ｏｆ ｈｅａｔ ｅｘｃｈａｎｇｅ ｃａｐａｃｉｔｙ ａｎｄ ｒｅｆｒｉｇｅｒａｎｔ
ｐｒｅｓｓｕｒｅ ｄｒｏｐ ｗｉｔｈ ｍａｓｓ ｆｌｏｗ ｉｎ ｄｉｆｆｅｒｅｎｔ

ｃｉｒｃｕｉｔ ａｒｒａｎｇｅｍｅｎｔｓ

图 ６ 所示为不同流程布置的风冷式冷凝器换热

量、制冷剂压降随制冷剂质量流量的变化ꎮ 由图 ６
(ａ)可知ꎬ在低质量流量区流程布置 ｂ、ｃ、ｄ 换热效果

优于流程布置 ａ 的换热效果ꎬ这是因为在低质量流量

区域ꎬ具有合流布置的风冷式冷凝器中的制冷剂要比

无合流的流速高ꎬ从而使雷诺数 Ｒｅ、努塞尔数 Ｎｕ 和

对流换热表面传热系数 ｈ 均增大ꎬ 换热量得到较大

的提升ꎮ 但在高质量流量区则相反ꎬ因为流程布置

ｂ、ｃ、ｄ 的制冷剂压降要远远大于流程布置 ａ 的制冷

剂压降ꎬ如图 ６(ｂ)所示ꎮ 压降的增大会使流动换热

过程中的饱和温度降低ꎬ即空气和制冷剂之间的传热

温差降低ꎬ使其换热量小于流程布置 ａ 的换热量ꎬ虽

—５５—
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然合流会使流速增大ꎬ促使换热量增大ꎬ但增大的幅

度比降低的幅度要低得多ꎬ所以总体上仍是流程布置

ａ 更具优势ꎮ
具有合流布置的换热量均随着制冷剂质量流量

的增大呈现先增大后减小的趋势ꎬ这是因为在低质量

流量区ꎬ随着质量流量的增大ꎬ换热量增大ꎬ此时风冷

式冷凝器进出口制冷剂的比焓差(图 ６( ａ)中的斜

率)减小ꎬ换热量变小ꎬ但它属于过冷区制冷剂显热

的一部分ꎬ相比之下质量流量带来的影响更大ꎮ 在高

质量流量区ꎬ质量流量增大会使换热量增大ꎬ但压降

对换热量的影响更大ꎬ压降的增大会使换热量降低ꎮ
４ ２ 不同流程制冷剂流量对熵产数[１１]影响

图 ７ 所示为不同流程布置熵产数随制冷剂质量

流量的变化ꎮ 对比图 ６(ａ)和图 ７ 可知ꎬ风冷式冷凝

器较大的传热量几乎对应了较小的熵产数ꎮ 在高质

量流量区域ꎬ随着质量流量的增大ꎬ由于流程布置 ｂ、
ｃ、ｄ 过高的压降使空气侧的熵增变大ꎬ同时比焓差的

增大使制冷剂侧的熵减增大ꎬ但熵减增大的程度比空

气侧熵增的程度小ꎬ所以总体上导致熵产数增加ꎻ同
理ꎬ在低质量流量区域ꎬ随着制冷剂质量流量的减小ꎬ
空气侧的熵增变小ꎬ制冷剂侧的熵减增大ꎬ由于压降

在低质量流量区域内的影响较小ꎬ所以综合结果导致

流程布置 ｂ、ｃ、ｄ 的熵产数低于流程布置 ａ 的熵产数ꎮ
由此可见ꎬ熵分析与换热量分析的结果基本一致ꎮ

图 ７ 不同流程布置熵产数随制冷剂质量流量的变化

Ｆｉｇ.７ Ｖａｒｉａｔｉｏｎ ｏｆ ｅｎｔｒｏｐｙ ｐｒｏｄｕｃｔｉｏｎ ｏｆ ｄｉｆｆｅｒｅｎｔ ｃｉｒｃｕｉｔ
ａｒｒａｎｇｅｍｅｎｔｓ ｗｉｔｈ ｍａｓｓ ｆｌｏｗ ｏｆ ｒｅｆｒｉｇｅｒａｎｔｓ

对比图 ６(ａ)和图 ７ 还可知ꎬ使换热量较大的最

佳制冷剂流量范围和使熵产数较小的最佳制冷流量

范围并不一致ꎮ 流程布置 ａ、ｂ、ｃ、ｄ 使风冷式冷凝器

具有较大换热量的最佳制冷剂流量范围分别为 ５２１~
５４０、 ４４０~５２１、 ４４０ ~ ５２０、４３２ｋ ~ ４８２ ｋｇ / ｈꎻ而流程布

置 ａ、ｂ、ｃ、ｄ 所对应的使熵产数较小的最佳制冷剂流

量范围分别为 ５１１ ~ ５４０、４５０ ~ ５１１、４４０ ~ ５１０、４３２ ~

４７２ ｋｇ / ｈꎮ 综合不同流程布置换热量和熵产数的结

果可以得到使换热量较大的同时有较小熵产数的最

佳制冷剂流量范围ꎬ流程布置 ａ、ｃ、ｄ 的最佳流量范围

分别为 ５１１~５４０、４７２~５１１、４３２ ~ ４７２ ｋｇ / ｈꎻ在大部分

的制冷剂流量范围内ꎬ流程布置 ｂ 的换热量和熵产数

均比其余流程布置的换热量和熵产数更差ꎬ因此在本

文制冷剂流量范围内不推荐使用一级合流布置的流

程布置形式ꎮ
４ ３ 不同流程对对流换热表面传热系数的

影响
图 ８ 为制冷剂侧对流换热表面传热系数(αｒ)和

空气侧对流换热表面传热系数(αａ)沿单根换热管长

的变化趋势ꎮ 由图 ８ 可知ꎬ４ 种流程布置的风冷式冷

凝器中制冷剂过热区长度一致ꎮ 具有合流布置的风

冷式冷凝器在经过合流点之后ꎬαｒ 会有一个明显的

提升ꎬ尤其在两相区与过冷区相接的区域进行合流布

置会提高过冷区的 αｒꎬ甚至会高于两相区的 αｒꎬ从而

强化过冷区的换热ꎮ αｒ 在经过提升后ꎬ会沿着管路

逐渐下降ꎬ这是因为在流体在换热管中流动时ꎬ密度

会逐渐增大ꎬ导致流速降低ꎬαｒ 降低ꎮ
由图 ８ 还可知ꎬ在每一个制冷剂汇流点之前ꎬ具

有相同流程布置形式换热管段的－αｒ 几乎一致ꎬ说明

在中间无分流布置且各分支流路换热管长相等时ꎬ制
冷剂进行合流对合流点下游制冷剂的流动换热影响

较大ꎬ而对上游影响较小ꎬ即在该流程布置的风冷式

冷凝器中ꎬ可以认为合流点处制冷剂合流对整个流程

中制冷剂流动换热特性的影响是单向的ꎮ

图 ８ 制冷剂侧对流换热系数和空气侧对流换热系数分布

Ｆｉｇ.８ Ｄｉｓｔｒｉｂｕｔｉｏｎ ｏｆ ｃｏｎｖｅｃｔｉｖｅ ｈｅａｔ ｔｒａｎｓｆｅｒ ｃｏｅｆｆｉｃｉｅｎｔ ｏｎ
ｒｅｆｒｉｇｅｒａｎｔｓ ｓｉｄｅ ａｎｄ ｃｏｎｖｅｃｔｉｖｅ ｈｅａｔ ｔｒａｎｓｆｅｒ

ｃｏｅｆｆｉｃｉｅｎｔ ｏｎ ａｉｒ ｓｉｄｅ

５ 结论

本文对风冷式冷凝器流程布置优化进行了实验

研究和数值模拟ꎬ并应用三维分布参数模型对风冷式

—６５—
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Ｖｏｌ. ４１ꎬ Ｎｏ. ３
Ｊｕｎｅꎬ ２０２０

冷凝器的 ４ 种流程布置和 ５ 组不同制冷剂流量工况

的流动换热性能进行数值模拟ꎮ 使用熵分析法和换

热量分析法分析了不同制冷剂合流次数对风冷式冷

凝器流动传热性能的影响ꎮ 得到如下结论:
１)对比风冷式冷凝器三维分布参数模型的仿真

结果与实验结果可知ꎬ换热量相对误差在±１０％以内ꎬ
制冷剂压降相对误差在 １５％以内ꎬ可用于风冷式冷

凝器流动传热性能的研究ꎮ
２)可以同时使用换热量和压降等热力学第一定

律评价参数及熵等热力学第二定律评价参数来对风

冷式冷凝器流程布置流动换热性能进行评价ꎮ 综合

分析所得流程布置 ａ、ｃ、ｄ 的最佳制冷剂流量范围分

别为 ５１１~５４０、４７２~５１１、４３２ ~ ４７２ ｋｇ / ｈꎬ可为风冷式

冷凝器流程布置和制冷剂流量的匹配提供依据ꎮ
３)在两相区与过冷区相接的区域进行合流布置

会极大地提高过冷区的对流换热表面传热系数ꎬ从而

强化过冷区的换热ꎬ且在换热流程下游的合流点对上

游制冷剂管内对流换表面传热热系数的影响较小ꎮ
对各级合流点布置的进一步研究起到参考作用ꎮ
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