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摘　 要　 本文建立了不同流程分布的冷风机模型ꎬ对各流程分布冷风机性能进行了模拟研究ꎻ采用泵供液式制冷量测试法ꎬ对以

Ｒ７１７ 为工质的最优流程分布冷风机进行了性能测试ꎮ 研究表明ꎬ单排管双流程布管方式能够使冷风机的性能最优ꎻ存在使冷风

机制冷量最大的泵送比ꎬ在蒸发温度 － ２５ ℃工况下ꎬ当泵送比为 ３􀆰 ５ 时ꎬ冷风机的制冷量最大ꎬ为 ４４􀆰 ３ ｋＷꎻ随着蒸发温度的升

高ꎬ冷风机的传热系数逐渐增大ꎬ当蒸发温度为 － ２５ ℃时ꎬ传热系数为 ２７􀆰 ４ Ｗ / (ｍ２􀅰Ｋ)ꎬ当蒸发温度为 ０ ℃时ꎬ传热系数为 ３４􀆰 ４
Ｗ / (ｍ２􀅰Ｋ)ꎬ提高了 ２５􀆰 ５％ ꎻ随着蒸发温度的升高ꎬ冷风机的制冷量逐渐增大ꎬ当蒸发温度为 － ２５ ℃时ꎬ制冷量为 ４４􀆰 ３ ｋＷꎬ当蒸

发温度为 ０ ℃时ꎬ制冷量为 ６４􀆰 ３ ｋＷꎬ增大了 ４５􀆰 １５％ ꎮ 采用泵供液式制冷量测试法ꎬ测得在不同实验工况下ꎬ冷风机制冷量实验

值比模拟值低 ５％左右ꎬ验证了冷风机模型的正确性ꎮ
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　 　 随着经济发展和生活水平的提高ꎬ食品用冷藏库

的需求也逐渐增多ꎮ 冷风机作为冷藏库中常用的降

温冷却设备ꎬ其热工性能是影响冷藏库设计和建造的

主要因素之一ꎬ因此ꎬ研究如何提高冷风机的性能具

有十分重要的意义ꎮ
影响冷风机性能的因素包括环境温度、空气相对

湿度以及风机风量等ꎮ 国内外学者针对这些因素进

行了大量的模拟和实验研究ꎮ 冯永斌等[１] 研究了相

对湿度对蒸发器性能的影响ꎬ结果表明在低相对湿度

下ꎬ显热换热占主导因素ꎬ随着相对湿度的增大ꎬ显热

换热减少ꎬ潜热换热逐渐增强ꎮ 周翔等[２] 建立了翅

片管式蒸发器的稳态仿真模型ꎬ分析了风量与制冷剂

流量对翅片管蒸发器性能的影响ꎬ结果表明对于翅片

管式蒸发器ꎬ系统存在最佳风量和最佳质量流量ꎮ 高

立新等[３]利用房间热平衡法对冷风机的性能进行实

验研究ꎬ确定了冷风机制冷量和传热系数的变化规

律ꎬ并推导出冷风机空气侧放热系数的计算公式ꎮ 秦

海杰等[４]对结霜工况下变片距空气冷却器进行了性

能仿真和实验ꎬ认为变翅片间距能够提高空气冷却器

的换热性能ꎮ 李星等[５] 对比了重力供液与直接膨胀

制冷系统的性能ꎬ认为在低温工况下ꎬ重力供液的蒸

发器比直接膨胀供液的蒸发器有更好的传热特性和

传热效率ꎮ 孙志利等[６] 用热平衡法测试了重力供液

蒸发器在不同供液高度下的运行特性ꎬ结果表明重力
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供液制冷系统存在最佳的蒸发器供液高度ꎮ 张秀平

等[７]提出采用制冷剂干度法作为泵供液式制冷用空

气冷却器制冷剂侧的性能实验方法ꎮ 刘亚哲等[８ － ９]

对于校准箱热平衡法和焓差法在冷风机性能实验可

行性方面进行了实验验证ꎬ通过测试冷风机在不同环

境条件下的供冷量ꎬ拟合了供冷量和供热系数环境温

度的变化关系ꎬ并对影响冷风机传热性能的主要因素

进行了理论分析ꎮ 刘斌等[１０] 采用最优化算法对 ＣＯ２

冷风机的结构参数进行优化ꎬ认为多目标优化更适合

冷风机的优化设计ꎮ
一些学者认为管排流程分布方式对于换热器的

性能也有一定的影响ꎮ 黄东等[１１ － １３]建立了蒸发器换

热模型ꎬ分析了蒸发器中支路数和流程分布对蒸发器

性能以及单根管压降的影响ꎬ同时计算分析了风速分

布对蒸发器性能的影响ꎮ Ｄｏｍａｎｓｋｉ Ｐ Ａ 等[１４] 研究了

不同制冷剂对翅片管蒸发器性能的影响ꎬ通过优化蒸

发器的流路布置ꎬ系统的性能系数提高了 １１􀆰 ７％ ꎮ
Ｌｉａｎｇ Ｓ Ｙ 等[１５] 对蒸发器和冷凝器盘管的流路布置

进行了模拟和实验研究ꎬ认为复杂的流路布置会增大

制冷剂的热阻ꎬ减小传热系数ꎬ需要对盘管布置进行

合理优化ꎮ Ｗａｎｇ Ｃ Ｃ 等[１６] 提出了两种改进的风冷

式冷凝器盘管逆流布管方式ꎬ并进行了实验研究和验

证ꎬ表明逆流布置能够提高冷凝器的换热性能ꎮ
Ａｎｉｓｉｍｏｖ Ｓ 等[１７]对一种蒸发式空气冷却器的传热和

传质过程进行了数值模拟和优化设计ꎬ并与传统的空

气冷却器性能进行对比ꎬ结果表明在相同条件下ꎬ该
空气冷却器模型的制冷量更大ꎬ但是当空气流速较大

时ꎬ其 ＣＯＰ 较低ꎮ
本文基于国内外学者的研究ꎬ对一种以 Ｒ７１７

为工质的泵供液式冷风机进行性能模拟和实验研

究ꎮ 泵供液式冷风机由轴流风机和冷却盘管组成ꎬ
利用泵向冷却器输送低温低压制冷剂ꎬ通过轴流风

机实现空气强制对流换热ꎬ从而达到冷却降温的目

的ꎮ 采用泵供液方式ꎬ能够实现蒸发器的超倍供

液ꎬ从而增加液体制冷剂和蒸发管内表面的接触面

积ꎬ增大传热系数ꎬ强化蒸发器的传热ꎬ能够提高冷

风机的性能ꎮ 对该冷风机的流程分布进行模拟计

算ꎬ确定最优的流程分布ꎬ对冷风机在不同蒸发温

度下的性能进行实验研究ꎬ分析了制冷剂在冷风机

盘管内的换热过程ꎮ

１ 冷风机模拟计算分析

１􀆰 １ 冷风机模型
文献[１１]的研究表明ꎬ对于蒸发器而言ꎬ存在最

优支路数ꎬ使蒸发器的制冷量达到最大ꎮ 为了研究冷

风机的最优流程分布ꎬ根据冷风机的几何结构ꎬ建立

了 ４ 种不同的冷风机流程分布模型ꎬ如表 １ 所示ꎮ 由

于管外空气的进口状态、流量均相同ꎬ且风速分布均

匀ꎬ因此选择冷风机前两排管进行模拟计算和分析ꎮ
各流程均选择顺排排列方式ꎬ制冷剂流程为下进上

出ꎬ流程分布模型如图 １ 所示ꎮ

表 １ 冷风机几何结构参数

Ｔａｂ. １ Ｇｅｏｍｅｔｒｙ ｐａｒａｍｅｔｅｒｓ ｏｆ ｅｖａｐｏｒａｔｏｒ

结构 参数

单根管长 / ｍｍ ２７２０

管外径 / ｍｍ １５􀆰 ８８

管内径 / ｍｍ １３􀆰 ８８

管间距 / ｍｍ ２５􀆰 ４

排间距 / ｍｍ ２２

管排数 ８

每排管根数 ２０

翅片类型 波纹翅片

翅片厚度 / ｍｍ ０􀆰 １６

翅片间距 / ｍｍ １０

风量 / (ｍ３ / ｍｉｎ) ４００

图 １ 冷风机蒸发器流程分布

Ｆｉｇ. １ Ｆｌｏｗ ｄｉｓｔｒｉｂｕｔｉｏｎ ｏｆ ｔｈｅ ａｉｒ ｃｏｏｌｅｒ ｅｖａｐｏｒａｔｏｒ

１􀆰 ２ 冷风机换热特性计算
冷风机蒸发器侧采用强制对流空气换热ꎬ管外空

气的进口状态、风量和风速分布均保持不变ꎮ 不同流

程分布的冷风机制冷量可由式(１)计算:
Ｑ ＝ ｋＡΔｔ (１)
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式中:ｋ 为传热系数ꎬＷ / (ｍ２􀅰Ｋ)ꎻ Ａ 为冷风机的

表面传热面积ꎬｍ２ꎻ Δｔ为制冷剂蒸发温度与空气入口

温度传热温差ꎬ℃ꎮ
在模拟计算时ꎬ虽然各流程分布不同ꎬ但是冷风

机的总传热面积相等ꎬ冷风机的制冷量也在相同的模

拟计算工况下进行ꎬ如表 ２ 所示ꎮ 因此ꎬ传热系数为

影响冷风机制冷量的主要因素ꎮ 由于流程分布不同ꎬ
各流程的空气侧和制冷剂侧的传热系数也不同ꎬ通过

计算各流程分布的传热系数ꎬ可以得到不同流程分布

条件下冷风机的换热特性ꎬ冷风机的传热系数可由式

(２)确定ꎮ

表 ２ 冷风机模拟计算工况

Ｔａｂ. ２ Ｓｉｍｕｌａｔｉｏｎ ｃｏｎｄｉｔｉｏｎｓ ｏｆ ａｉｒ ｃｏｏｌｅｒ

制冷剂侧 空气侧

蒸发温

度 / ℃
进口

干度

出口

干度

干球

温度 / ℃
进口

压力 / ｋＰａ
相对

湿度 / ％

０ ０􀆰 ０００１ ０􀆰 ３３ １０ １０１􀆰 ３２５ ８５

－ ８ ０􀆰 ０００１ ０􀆰 ３３ ０ １０１􀆰 ３２５ ８５

－ １５ ０􀆰 ０００１ ０􀆰 ３３ － ８ １０１􀆰 ３２５ ８５

－ ２５ ０􀆰 ０００１ ０􀆰 ３３ － １８ １０１􀆰 ３２５ ８５

　 　 ｋ ＝ １
Ａｔ

αｉＡｉ
＋ ｒｗ ＋ ｒｓ ＋

Ａｔ

Ａｍ
ｒｔ ＋

１
αｊ

(２)

式中: Ａｔ 为每米管长翅片的总外表面积ꎬｍ２ / ｍꎻ
Ａｍ 为每米管长翅片的外表面积ꎬｍ２ / ｍꎻ αｉ 为管内流

动沸腾的两相表面传热系数ꎬＷ / (ｍ２􀅰Ｋ)ꎻ Ａｉ 为每米

管长翅片的内表面积ꎬｍ２ / ｍꎻ ｒｗ 为翅片侧污垢热阻ꎬ

(ｍ２􀅰Ｋ) / Ｗꎻ ｒｓ 为管壁导热热阻ꎬ(ｍ２􀅰Ｋ) / Ｗꎻ
Ａｔ

Ａｍ
ｒｔ 为

翅片与管壁间接触热阻ꎬ(ｍ２􀅰Ｋ) / Ｗꎻ αｊ 为空气侧当

量表面传热系数ꎬ(ｍ２􀅰Ｋ) / Ｗꎮ
管内沸腾的两相表面传热系数计算如下:

αｉ ＝ αｌ[Ｃ１ (Ｃ０) Ｃ２ (２５Ｆｒ) Ｃ５ ＋ Ｃ３ (Ｂ０) Ｃ４Ｆ ｆ]
(３)

αｌ ＝ ０. ０２３Ｒｅ０. ８Ｐｒ０. ４
λ ｌ

ｄｉ
(４)

式中: αｌ 为液相单独流过管内的表面传热系数ꎬ
Ｗ / (ｍ２􀅰Ｋ)ꎻ λ ｌ 为液相导热率ꎬＷ / (ｍ􀅰Ｋ)ꎻ Ｐｒ为液相

普朗特数ꎻ Ｃ０ 为对流特征数ꎻ Ｂ０ 为沸腾特征数ꎻ Ｃ１ꎬ
Ｃ２ꎬＣ３ꎬＣ４ 和 Ｃ５ 为常数ꎬ取决于 Ｃ０ ꎻ Ｆｒ 为液相弗劳德

数ꎻ Ｆ ｆ 为无量纲系数ꎬ取决于制冷剂性质ꎮ
空气侧当量表面传热系数由式(５)确定:

αｊ ＝ ζα０(
ηａｆ ＋ ａｂ

ａｆ ＋ ａｂ
) (５)

式中:ζ 为析湿系数ꎻ α０ 为空气侧干表面传热系

数ꎬＷ / (ｍ２􀅰Ｋ)ꎻ η为翅片效率ꎻ ａｆ 为每米管长翅片的

外表面积ꎬｍ２ / ｍꎻ ａｂ 为每米管长翅片间的管子表面

积ꎬｍ２ / ｍꎮ
管内制冷剂压降可由式(６)确定:

Δｐ ＝
４ｆＧ２

ｒ

ρｉｎｄｉ
＋
Ｇ２

ｒ

Ｌ ( １
ρｏｕｔ

－ １
ρｉｎ

) (６)

式中: ｆ 为摩擦因子ꎻ Ｇ２
ｒ 为制冷剂质量流速ꎬ

ｋｇ / (ｍ２􀅰ｓ)ꎻ Ｌ 为单回路管长ꎬｍꎻ ρｉｎ 为制冷剂进口密

度ꎬｋｇ / ｍ３ꎻ ρｏｕｔ 为制冷剂出口密度ꎬｋｇ / ｍ３ꎮ
１􀆰 ３ 冷风机流程分布模拟结果及分析

根据冷风机设计条件及计算工况ꎬ对不同流程分

布的冷风机进行模拟ꎮ 由图 ２ 可知:随着回路个数的

增加ꎬ在不同蒸发温度工况下ꎬ冷风机的总制冷量先

增大ꎬ随后开始逐渐降低ꎬ存在使制冷量最大的回路

个数ꎮ 当蒸发温度为 ０ ℃ꎬ回路个数为 ２ 与回路个数

为 ８ 时ꎬ冷风机总制冷量最小ꎬ为 ６７􀆰 ８ ｋＷꎬ回路个数

为 ４ 时ꎬ冷风机总制冷量最大ꎬ为 ７１􀆰 ５ ｋＷꎬ增大了

５􀆰 ４％ ꎻ当蒸发温度为 － ２５ ℃ꎬ回路个数为 ２ 时ꎬ冷风

机总制冷量最小ꎬ为 ３８􀆰 ２ ｋＷꎬ回路个数为 ４ 时ꎬ冷风

机总制冷量最大ꎬ为 ４８􀆰 ６ ｋＷꎬ增大了 ２７􀆰 ２％ ꎬ这表明

在低温工况下ꎬ流程分布对冷风机性能的影响更为显

著ꎮ 在低温工况下ꎬ随着蒸发温度的降低ꎬ制冷剂流

量减小ꎬ制冷剂与空气侧的对数平均温差也减小ꎬ降
低了制冷剂侧的表面换热系数ꎬ同时由于单回路过

长ꎬ导致冷风机进出口压降增大ꎬ进一步影响了制冷

剂和空气侧的换热性能ꎬ这是造成冷风机性能下降的

主要原因ꎮ

图 ２ 不同蒸发温度下制冷量随回路个数的变化

Ｆｉｇ. ２ Ｖａｒｉａｔｉｏｎ ｏｆ ｃｏｏｌｉｎｇ ｃａｐａｃｉｔｙ ｗｉｔｈ ｔｈｅ ｎｕｍｂｅｒ ｏｆ
ｃｉｒｃｕｉｔ ａｔ ｄｉｆｆｅｒｅｎｔ ｅｖａｐｏｒａｔｉｎｇ ｔｅｍｐｅｒａｔｕｒｅｓ

当回路个数较少时ꎬ单回路管路较长ꎬ制冷剂在

管内流动的压降损失较大ꎬ导致冷风机单回路制冷剂

—７４—
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进出口温降增大ꎮ 如图 ３ 所示ꎬ随着回路数的增多ꎬ
单回路进出口温降逐渐减小ꎬ最终趋于稳定ꎮ 当蒸发

温度为 ０ ℃ꎬ回路个数为 ２ 时ꎬ温降为 ２􀆰 ３ ℃ꎬ回路个

数为 ４ 时ꎬ温降只有 ０􀆰 ５ ℃ꎻ当蒸发温度为 － ２５ ℃ꎬ
回路个数为 ２ 时ꎬ温降为 ４􀆰 ８ ℃ꎬ回路个数为 ４ 时ꎬ温
降为 １􀆰 ３ ℃ꎮ 当回路数较少时ꎬ由于进出口的饱和温

差较大ꎬ单回路各管的表面温度分布不均匀ꎬ减小了

制冷剂侧与空气侧的换热温差ꎬ导致单回路进出口温

降增大ꎮ

图 ３ 不同蒸发温度下单回路温降随回路个数的变化

Ｆｉｇ. ３ Ｖａｒｉａｔｉｏｎ ｏｆ ｔｅｍｐｅｒａｔｕｒｅ ｄｒｏｐ ｗｉｔｈ ｔｈｅ ｎｕｍｂｅｒ ｏｆ
ｃｉｒｃｕｉｔ ａｔ ｄｉｆｆｅｒｅｎｔ ｅｖａｐｏｒａｔｉｎｇ ｔｅｍｐｅｒａｔｕｒｅｓ

根据冷风机前两排管流程分布模拟结果ꎬ可以认

为冷风机前两排管的最优流程分布个数为 ４ꎬ因此ꎬ
采用图 １ 中的 ４ 个回路流程ꎬ即单排管双流程分布方

式对冷风机进行优化ꎬ并对其进行实验验证ꎮ

２ 实验原理及方法

２􀆰 １ 实验原理
泵供液式冷风机性能测试实验原理及 ｐ￣ｈ 图如

图 ４ 和图 ５ 所示ꎮ 实验时ꎬ通过循环泵将液体制冷

剂供给蒸发器ꎬ制冷剂在蒸发器中通过与空气换

热ꎬ变为两相状态之后进入气液分离器ꎬ其中的液

态部分与冷凝之后进入气液分离器的液态制冷剂

混合后重新被泵入蒸发器中进行再循环ꎬ气态制冷

剂则经气液分离器分离之后进入压缩机ꎬ经压缩后

变为高温高压制冷剂气体进入冷凝器ꎬ冷凝后的液

态制冷剂进入储液器中ꎬ经节流后进入气液分离器

中完成一个循环ꎮ
在冷风机的进口和压缩机的出口分别安装有液

体流量计和气体流量计ꎬ可精确测量循环泵的流量和

压缩机的排气流量ꎮ 冷风机和压缩机的进出口温度

及压力可通过温度传感器和压力传感器测得ꎬ测试仪

表精度如表 ３ 所示ꎮ

Ｐ 压力表 Ｓ 电磁阀 ＰＰ 压力传感器 ＴＴ 温度传感器

图 ４ 泵供液式冷风机测试原理图

Ｆｉｇ. ４ Ｓｃｈｅｍａｔｉｃ ｏｆ ａｉｒ ｃｏｏｌｅｒ ｗｉｔｈ ｌｉｑｕｉｄ ｆｅｅｄ ｐｕｍｐ

１ 压缩机吸气口 ２ 压缩机排气口 ３ 冷凝器出口

４ 电子膨胀阀出口 ４′冷风机入口 ５ 冷风机出口

图 ５ 泵供液式冷风机系统 ｐ￣ｈ 图

Ｆｉｇ. ５ Ｔｈｅ ｐ￣ｈ ｄｉａｇｒａｍ ｏｆ ａｉｒ ｃｏｏｌｅｒ ｗｉｔｈ ｌｉｑｕｉｄ ｆｅｅｄ ｐｕｍｐ

表 ３ 测试仪器及测试精度

Ｔａｂ. ３ Ｔｅｓｔ ｉｎｓｔｒｕｍｅｎｔｓ ａｎｄ ａｃｃｕｒａｃｙ

测试

仪器

温度

传感器

压力

传感器

涡轮液体

流量计

金属转子

流量计

精度 ± １ ℃ ±２􀆰 ５ ％ １􀆰 ５ 级 １􀆰 ５ 级

２􀆰 ２ 实验方法
实验采用泵供液式制冷量测试法ꎬ对冷风机在蒸

发温度分别为 ０ ℃、 － ８ ℃、 － １５ ℃、 － ２０ ℃和 － ２５
℃工况下进行制冷量测试ꎮ 冷风机制冷量按式(７)
计算:

Ｑ ＝
ｍｉｎ(ｈ５ － ｈ４)

３６００ (７)

式中: Ｑ 为冷风机制冷量ꎬｋＷꎻ ｍｉｎ 为冷风机进

口液体制冷剂质量流量ꎬｋｇ / ｓꎻ ｈ４ 为冷风机进口制冷

剂比焓ꎬｋＪ / ｋｇꎬ由制冷剂进口压力 ｐ４ 和温度 Ｔ４ 确定ꎻ
ｈ５ 为冷风机出口制冷剂比焓ꎬｋＪ / ｋｇꎬ由出口压力 ｐ５

和干度 ｘ５ 确定ꎬ其中ꎬ ｘ５ ＝
ｍｏｕｔ

ｍｉｎ
＝ １

ｎ ꎬｎ 为泵送比ꎮ

根据测得的压缩机出口的气态制冷剂温度和压

—８４—
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力ꎬ可以查得出口气体的比容ꎬ由测得的压缩机出口

的气态制冷剂体积流量得到蒸发器出口的气态制冷

剂质量流量即 ｍｏｕｔꎬ 从而可以得到系统的泵送比 ｎ 和

冷风机出口干度 ｘ５ ꎮ

３ 实验结果及分析

本文计算并确定了泵供液式冷风机的最优流程

分布ꎬ并根据«ＧＢ / Ｔ ２５１２９—２０１０» [１８] 的要求对冷风

机的性能进行了测试ꎮ
文献[６]的研究表明ꎬ在相同的实验工况下ꎬ冷

风机以不同泵送比运行ꎬ制冷量也各不相同ꎬ存在最

优值ꎮ 因此ꎬ本文首先对泵供液式冷风机在不同泵送

比条件下的制冷量变化情况进行了模拟和实验研究ꎮ
如图 ６ 所示ꎬ在相同的空气干球温度和蒸发温度下ꎬ
随着泵送比的增大ꎬ冷风机制冷量呈现先增大后减小

的趋势ꎮ 当泵送比为 ２ 时ꎬ冷风机的制冷量较小ꎬ这
主要是由于管内制冷剂流速较低ꎬ制冷剂与管内表面

的接触面积减小ꎬ传热系数减小ꎬ使得冷风机的制冷

量减小ꎮ 随着泵送比的增大ꎬ管内流速增大ꎬ增加了

单位时间液体制冷剂与管壁的换热面积ꎬ传热系数增

大ꎬ从而提高了蒸发器的效率ꎮ 当泵送比为 ３􀆰 ５ 时ꎬ
冷风机制冷量模拟值达到最大值ꎬ为 ４４􀆰 ３ ｋＷꎮ 随着

泵送比继续增大ꎬ管内制冷剂流速过快ꎬ虽然增大了

单位时间制冷剂与管壁的换热面积ꎬ但是制冷剂与管

壁的换热并不充分ꎬ反而降低了蒸发器的效率ꎮ 在实

验中ꎬ通过调节泵的频率和阀门大小来调节泵送比的

大小ꎮ 如图 ６ 所示ꎬ在不同的泵送比条件下ꎬ冷风机

制冷量实验值与模拟值的误差不超过 ４％ ꎬ且制冷量

在泵送比为 ３􀆰 ５ 时达到最大ꎬ因此ꎬ本文各实验工况

下ꎬ最优泵送比取 ３􀆰 ５ꎮ

图 ６ 制冷量随泵送比变化关系

Ｆｉｇ. ６ Ｖａｒｉａｔｉｏｎ ｏｆ ｃｏｏｌｉｎｇ ｃａｐａｃｉｔｙ ｗｉｔｈ ｐｕｍｐｉｎｇ ｒａｔｉｏｓ

冷风机进出口压降随蒸发温度的变化关系如图

７ 所示ꎮ 随着蒸发温度的降低ꎬ冷风机进出口的压降

逐渐增大ꎬ这是由于随着冷风机单回路沿程干度的增

大ꎬ气体比例逐渐增大ꎬ管内的平均流速不断增大ꎬ导

致冷风机进出口压降增大ꎮ 随着压降的增大ꎬ冷风机

进出口制冷剂的饱和温差也逐渐增大ꎬ使得冷风机进

口侧的饱和温度升高ꎬ降低了进口处制冷剂与空气侧

的传热温差ꎬ减小了冷风机的制冷量ꎮ 从图 ７ 中可以

看出ꎬ当蒸发温度从 ０ ℃降低至 － ２５ ℃时ꎬ冷风机进

出口压降的模拟值与实验值的误差范围在 ５％左右ꎮ
产生误差的主要原因在于ꎬ进行模拟计算时ꎬ并没有

考虑空气流过冷风机盘管时的阻力ꎻ实验时ꎬ冷风机

进口处风速要大于出口处风速ꎬ并且在冷风机的出口

处ꎬ管内以制冷剂蒸气与管壁进行单相换热为主ꎬ因
此制冷剂在靠近出口处的回路中换热效果比模拟结

果差ꎮ

图 ７ 压降随蒸发温度变化关系

Ｆｉｇ. ７ Ｖａｒｉａｔｉｏｎ ｏｆ ｐｒｅｓｓｕｒｅ ｄｒｏｐ ｗｉｔｈ ｅｖａｐｏｒａｔｉｎｇ
ｔｅｍｐｅｒａｔｕｒｅｓ

冷风机的传热系数随蒸发温度的变化关系如图

８ 所示ꎮ 随着蒸发温度的升高ꎬ冷风机的传热系数逐

渐增大ꎮ 当蒸发温度较低ꎬ如 － ２５ ℃时ꎬ蒸发器管路

的后半段ꎬ管内主要以气相换热为主ꎬ降低了制冷剂

侧的换热系数ꎬ使得总传热系数较小ꎻ当蒸发温度逐

渐升高时ꎬ管内制冷剂流量增大ꎬ出口处的过热度较

小ꎬ各回路之间的平均温差较小ꎬ总传热系数的空间

分布更为均匀ꎮ 由图 ８ 可知ꎬ实验测得蒸发温度为 －
２５ ℃时传热系数为 ２７􀆰 ４ Ｗ / (ｍ２􀅰Ｋ)ꎬ蒸发温度为 ０
℃时的传热系数为 ３４􀆰 ４ Ｗ / (ｍ２􀅰Ｋ)ꎬ提高了 ２５􀆰 ５％ ꎮ
翅片霜层厚度也是影响冷风机传热系数的一个重要

因素ꎮ 由于实验时空气的相对湿度较小ꎬ蒸发器翅片

并没有出现严重的结霜现象ꎬ对冷风机制冷量的影响

不大ꎬ因此本文没有对结霜工况进行实验研究ꎮ
图 ９ 所示为冷风机制冷量随蒸发温度的变化关

系ꎮ 随着蒸发温度的升高ꎬ冷风机的制冷量逐渐增

大ꎮ 当蒸发温度为 － ２５ ℃时ꎬ制冷量为 ４４􀆰 ３ ｋＷꎬ当
蒸发温度为 ０ ℃ 时ꎬ制冷量为 ６４􀆰 ３ ｋＷꎬ增大了

４５􀆰 １５％ ꎮ 这是由于随着蒸发温度的升高ꎬ空气侧与

制冷剂侧的传热温差逐渐增大ꎬ同时流量增大ꎬ使得

单回路制冷剂侧的表面传热系数也增大ꎬ提高了冷风

—９４—
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Ｖｏｌ. ３７ꎬＮｏ. １
Ｆｅｂｒｕａｒｙꎬ ２０１６

机的制冷量ꎮ 对比实验结果与模拟结果可知ꎬ在不同

工况下ꎬ实验值比模拟值要低 ５％左右ꎮ 这是因为模

拟计算时ꎬ认为冷风机出口干度始终保持不变ꎬ实际

上ꎬ实验中冷风机的出口干度受环境因素和控制系统

的影响ꎬ存在一定程度的波动ꎮ 同时ꎬ由于空气流动

阻力增大ꎬ实验时冷风机出口处的实际风速低于模拟

值ꎬ蒸发器表面的温度分布不均匀ꎬ减小了进出口管

路的传热温差ꎬ使得实验测得的结果小于模拟结果ꎮ

图 ８ 传热系数随蒸发温度变化关系

Ｆｉｇ. ８ Ｖａｒｉａｔｉｏｎ ｏｆ ｈｅａｔ ｔｒａｎｓｆｅｒ ｃｏｅｆｆｉｃｉｅｎｔ ｗｉｔｈ
ｅｖａｐｏｒａｔｉｎｇ ｔｅｍｐｅｒａｔｕｒｅｓ

图 ９ 制冷量随蒸发温度变化关系

Ｆｉｇ. ９ Ｖａｒｉａｔｉｏｎ ｏｆ ｃｏｏｌｉｎｇ ｃａｐａｃｉｔｙ ｗｉｔｈ ｅｖａｐｏｒａｔｉｎｇ
ｔｅｍｐｅｒａｔｕｒｅ

４ 结论

本文对以 Ｒ７１７ 为工质的泵供液式冷风机进行

性能模拟和实验研究ꎮ 首先对冷风机的流程分布进

行模拟计算和优化设计ꎬ并采用泵供液式制冷量测试

法ꎬ在蒸发温度分别为 ０ ℃、 －８ ℃、 －１５ ℃、 －２０ ℃
和 － ２５ ℃工况下对冷风机进行了性能测试ꎬ对影响

冷风机性能的主要因素进行分析ꎬ结论如下:
１)对冷风机蒸发器前两排管而言ꎬ当蒸发温度

为 ０ ℃ꎬ回路个数为 ２ 与回路个数为 ８ 时ꎬ冷风机总

制冷量最小ꎬ为 ６７􀆰 ８ ｋＷꎬ回路个数为 ４ 时ꎬ冷风机总

制冷量最大ꎬ为 ７１􀆰 ５ ｋＷꎬ增大了 ５􀆰 ４％ ꎻ当蒸发温度

为 － ２５ ℃ꎬ回路个数为 ２ 时ꎬ冷风机总制冷量最小ꎬ

为 ３８􀆰 ２ ｋＷꎬ回路个数为 ４ 时ꎬ冷风机总制冷量最大ꎬ
为 ４８􀆰 ６ ｋＷꎬ增大了 ２７􀆰 ２％ ꎬ这表明在低温工况下ꎬ流
程分布对冷风机性能的影响更为显著ꎮ 在不同的蒸

发温度下ꎬ随着回路个数的增多ꎬ冷风机的制冷量先

增大后减小ꎬ存在使冷风机性能最优的回路个数ꎮ
２)当蒸发温度为 － ２５ ℃ꎬ泵送比为 ２ 时ꎬ冷风机

制冷量较小ꎬ为 ４１􀆰 ３ ｋＷꎻ当泵送比为 ３􀆰 ５ 时ꎬ制冷量

最大ꎬ为 ４４􀆰 ３ ｋＷꎮ 随着泵送比的继续增大ꎬ制冷量

逐渐减小ꎬ因此存在使冷风机性能最优的泵送比ꎮ 本

文各实验工况下ꎬ最优泵送比取 ３􀆰 ５ꎮ
３)随着蒸发温度的降低ꎬ冷风机的制冷剂流量

逐渐减小ꎬ导致冷风机进出口压降增大ꎮ 当蒸发温度

从 ０ ℃降低至 － ２５ ℃时ꎬ冷风机进出口压降的模拟

值与实验值的误差范围在 ５％ 左右ꎮ 在进行模拟计

算时ꎬ并没有考虑空气流过冷风机盘管时的阻力ꎬ而
在实验时ꎬ冷风机进口处风速要大于出口处风速ꎬ制
冷剂在靠近出口处的回路中换热效果比模拟结果差ꎬ
这是造成模拟值与实验值产生误差的主要原因ꎮ

４)随着蒸发温度的升高ꎬ空气侧与制冷剂侧的

换热逐渐增大ꎬ单回路制冷剂侧的表面传热系数也增

大ꎬ各回路之间的平均温差较小ꎬ总传热系数的空间

分布更为均匀ꎮ 当蒸发温度为 － ２５ ℃时ꎬ传热系数

为 ２７􀆰 ４ Ｗ / (ｍ２􀅰Ｋ)ꎬ当蒸发温度为 ０ ℃时ꎬ传热系数

为 ３４􀆰 ４ Ｗ / (ｍ２􀅰Ｋ)ꎬ提高了 ２５􀆰 ５％ ꎮ 由于实验时空

气的相对湿度较小ꎬ蒸发器翅片没有出现严重的结霜

现象ꎬ因此对于结霜问题的研究ꎬ将在后续实验研究

中进行ꎮ
５)随着蒸发温度的升高ꎬ冷风机的制冷量逐渐

增大ꎮ 当蒸发温度为 － ２５ ℃时ꎬ制冷量为 ４４􀆰 ３ ｋＷꎬ
当蒸发温度为 ０ ℃ 时ꎬ制冷量为 ６４􀆰 ３ ｋＷꎬ增大了

４５􀆰 １５％ ꎮ 对比实验结果与模拟结果可知ꎬ在不同蒸

发温度工况下ꎬ实验值比模拟值低 ５％ 左右ꎬ验证了

模型的正确性ꎮ
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