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摘　 要　 基于分布参数三维模型建立了分体式家用空调室内机小管径换热器的仿真模型,得到了总传热量、显热量、潜热量、制
冷剂侧压降以及空气侧压降等参数。 研究了管长、制冷剂流量、风量、空气入口温度及空气入口相对湿度在不同工况下对换热器

性能的影响,结果表明:针对本文研究的 5
 

mm 管径换热器,性能最优时对应的管长区间为 0. 6~ 0. 7
 

m,不仅可以保证较大的传热

量,同时使得压降处于较低水平。 由于传热系数与有效传质时间的综合影响,当风量处于 600 ~ 700
 

m3 / h 区间时,制冷工况下的

潜热量达到极大值 426
 

W。 随着空气入口温度的升高,制冷工况下的显热量也会出现先增大后减小的趋势。
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Abstract　 Based
 

on
 

a
 

three-dimensional
 

distributed
 

parameter
 

model,
 

a
 

simulation
 

model
 

of
 

a
 

small-diameter
 

heat
 

exchanger
 

in
 

the
 

indoor
 

unit
 

of
 

a
 

split-household
 

air-conditioner
 

was
 

established,
 

and
 

the
 

performance
 

metrics
 

were
 

computed,
 

including
 

the
 

total
 

heat
 

load,
 

sensible
 

heat
 

load,
 

latent
 

heat
 

load,
 

refrigerant-side
 

pressure
 

drop,
 

and
 

air-side
 

pressure
 

drop.
 

The
 

effects
 

of
 

the
 

tube
 

length,
 

refrigerant
 

mass
 

flow
 

rate,
 

air
 

volumetric
 

flow
 

rate,
 

air
 

inlet
 

temperature,
 

and
 

air
 

inlet
 

relative
 

humidity
 

on
 

the
 

heat
 

exchanger
 

performance
 

metrics
 

were
 

determined
 

under
 

different
 

working
 

conditions.
 

For
 

the
 

5
 

mm
 

diameter
 

heat
 

exchanger
 

considered
 

in
 

this
 

study,
 

the
 

corresponding
 

tube
 

length
 

range
 

was
 

0. 6~ 0. 7
 

m,
 

achieving
 

good
 

heat
 

transfer
 

with
 

a
 

small
 

pressure
 

drop.
 

Owing
 

to
 

the
 

comprehensive
 

influence
 

of
 

the
 

heat
 

transfer
 

coefficient
 

and
 

the
 

effective
 

mass
 

transfer
 

time,
 

when
 

the
 

volumetric
 

flow
 

of
 

air
 

was
 

in
 

the
 

range
 

of
 

600-700
 

m3 / h,
 

the
 

latent
 

heat
 

load
 

reached
 

a
 

maximum
 

of
 

426
 

W.
 

With
 

an
 

increase
 

in
 

the
 

air
 

inlet
 

temperature,
 

the
 

sensible
 

heat
 

load
 

first
 

increased
 

and
 

then
 

decreased.
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　 　 换热器是制冷空调设备的关键部件之一,在不同

运行工况下分别承担了制冷与制热的作用,其中翅片

管换热器加工简单,成为应用最广的换热器之一[1] 。
目前从换热器角度对空调能效进行提升的方式主要

包括空气侧翅片结构的优化[2-3] 、制冷剂侧换热管结
构的优化[4-5]以及整体侧流路设计方案的优化[6-7] 等

3 个方面。 事实上,换热器中的管道数量非常大,且
运行工况一直处于波动中。 若制冷剂流量过大,出口

中的制冷剂可能携带液体,且压降非常大。 若制冷剂

流量过小,热交换面积将被浪费。 迫切需要分析不同

运行参数对换热器整体性能的影响,为后续换热器优

化提供数据支撑与理论指导。
建立换热器的数学计算模型对于整体的性能预

测和流路优化设计尤为重要,同时也可以在工程上大

幅缩短新产品的开发周期。 常见的数学计算模型从

时间维度上求解可分为动态和稳态两种类型,进一步

细分有集总参数模型、移动边界模型、管-管模型和

分布参数模型[8] 。 其中分布参数模型是最为详细的

换热器建模方法,通过对每一个微元单独建模与耦合

网络求解从而在仿真的效率与精度方面具备更大的

优势,因此被广泛应用于制冷空调领域的计算机模拟

仿真[9] 。
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陶于兵等[10]提出一种将两流路管翅式换热器流

路管径比改为 0. 8 的优化方案,仿真结果显示,换热

器的性能在不同工况下相比于相同管径流路方案可

提升 6% ~ 11%,空气侧压降可降低 2%。 杨涛[11] 从

热力学理论与空调系统实际匹配测试相结合的角度,
认为单冷空调可以各自对蒸发器与冷凝器进行流路

设计从而使得制冷能力最大化,而对于分体式热泵空

调则需在制冷能力与制热能力中寻求平衡点以保证

整体性能的提升。 Liang
 

S.
 

Y.
 

等[12] 基于分布参数

法建立了 R134a 的翅片管蒸发器仿真模型,模拟的

制冷量与 4 次实验测试结果的偏差均在±5%以内,模
拟的压降与测试结果偏差在±25%以内。 此外,提出

的一种新流路设计方案相比于原流路方案可实现蒸

发器制冷能力不降的同时减小 5%的传热面积,有效

降低材料成本。 叶梦莹等[13]对比了 5 种不同流路数

下 CO2 蒸发器的性能变化情况,模拟的传热量和制

冷剂侧压降与对应实验值的偏差均在 4%以内,结果

表明,较多的流路数能够有效提升蒸发器的传热能力

和传热均匀性。 C.
 

M.
 

Joppolo 等[14] 基于翅片管冷

凝器仿真模型得到的冷凝换热量与实验测试值的偏

差在-3. 06% ~ 4. 09%之间,制冷剂侧压降与实验测

试值的偏差在-1. 40% ~ 20. 98%之间,不同流路布置

方案的数值结果表明,优化流路可以有效强化冷凝器

的换热同时减少工质的充注量。 W.
 

J.
 

Lee 等[15] 认

为熵最小化方法并不适用于确定翅片管冷凝器的最

佳流路数,提出一种根据制冷剂侧与空气侧热阻相互

平衡的条件来确定最佳流路数的方法,通过冷凝器性

能的仿真分析与实验测试进一步验证了新方法的有

效性。
上述文献表明分布参数模型在预测翅片管换热

器性能方面具备一定优势,但文献多数针对较大管径

换热器在单一制冷或制热工况下的性能模拟研究。
随着轻量化与紧凑化的高效换热器逐渐纳入开发日

程,家用空调换热器已转向更小尺度管径的研发领

域,小管径换热器既能改善换热效果,又可以节约材

料并降低充注量[16-18] 。 因此,需要再度审视小管径

换热器整体性能的影响因素及其规律,为进一步优化

流路设计与提升整体能效提供研究思路与数据积累。

1
 

数值模型

1. 1
 

物理模型
　 　 以某款分体式家用空调 5

 

mm 管径蒸发器为研

究对象,该换热器的流路布置如图 1 所示,迎风面第

一排管由上至下依次编号 1 ~ 17,第二排管由上至下

依次编号 18 ~ 34,其中制冷剂入口对应的管编号为

3、4、12、13,制冷剂出口对应的管编号为 22、23、29、
30。

图 1
 

室内机 5
 

mm 管径换热器流路布置

Fig.1
 

The
 

circuit
 

for
 

indoor
 

unit
 

with
 

5
 

mm
 

tube
 

diameter

两排开缝翅片管换热器如图 2 所示,黄色区域的

管由铜制成,翅片由铝制成。 本文中管径为 5
 

mm,翅
片厚度为 0. 095

 

mm,每个翅片间距包括每翅片厚度。
横向管间距定义为垂直于气流方向的同一管排上两

个管的中心距。 纵向管间距定义为平行于气流方向

上两个管的中心距。 管侧和翅片侧结构参数分别如

表 1 和表 2 所示,工况测试条件如表 3 所示。

图 2
 

翅片管换热器三维结构

Fig.2
 

Three-dimensional
 

geometric
 

diagram
 

of
 

finned
 

tube
 

heat
 

exchanger

1. 2
 

模型假设
　 　 建立的仿真模型基于以下假设条件:

1)忽略换热管的轴向导热和 U 型弯管的换热;
2)忽略除湿工况下翅片表面冷凝水滞留及冷凝

水膜的传热热阻;
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表 1
 

管侧结构参数

Tab.1
 

Structural
 

parameters
 

of
 

tubeside

管型参数 数值 齿形参数 数值

管长 / mm 675 螺旋角 / (°) 11. 2

管外径 / mm 5 齿顶角 / (°) 15

管内径 / mm 4. 6 齿宽 / mm 0. 107

管壁厚 / mm 0. 2 齿距 / mm 0. 263

横向管间距 / mm 14. 5 齿高 / mm 0. 13

纵向管间距 / mm 12. 56 齿数 55

表 2
 

翅片侧结构参数

Tab.2
 

Structural
 

parameters
 

of
 

fin
 

side

翅片参数 数值

片距 / mm 1. 2

翅片厚度 / mm 0. 095

桥片数 4

桥片高度 / mm 0. 6

桥片宽度 / mm 1. 0

表 3
 

工况测试条件

Tab.3
 

Test
 

conditions

制冷剂侧 空气侧

入口干度 0. 15 压力 / MPa 0. 101

制冷 饱和温度 / ℃ 13. 0 干球温度 / ℃ 27

工况 制冷剂 R32 湿球温度 / ℃ 19

流量 / (kg / h) 52. 92 风量 / (m3 / h) 779

入口温度 59. 2 压力 / MPa 0. 101

制热 饱和温度 / ℃ 41. 0 干球温度 / ℃ 20

工况 制冷剂 R32 湿球温度 / ℃ 15

流量 / (kg / h) 54. 35 风量 / (m3 / h) 984

3)流动换热为稳态过程。

1. 3
 

计算原理

　 　 本文基于 CoilDesigner 软件将换热器计算过程转

化为在划分的计算微元内求解传热方程和热平衡方

程,图 3 所示为换热器的计算微元。 本文中的显热量

特指空气侧温差变化所带来的传热量,潜热量特指制

冷工况下空气侧水蒸气凝结所放出的热量。
Qa = ma(ha,out - ha,in) (1)
Qr = mr(hr,out - hr,in) (2)

　 　 其中,式(1)为空气侧热平衡方程,式(2)为制冷

剂侧热平衡方程。 换热管路内制冷剂工质流动过程

图 3
 

计算微元

Fig.3
 

Calculation
 

element

中经历的相态有过冷液体态、过热气体态、气液两相

态、饱和液体态、饱和气体态等,分别选用合适的制冷

剂侧传热经验关联式对不同状态下的制冷剂进行参数

计算。 此外,空气侧受翅片种类及布置状态影响,需选

用合适的空气传热经验关联式,对应关联式的选用结

果如表 4 所示(表中数字为对应参考文献序号)。

表 4
 

换热器模块关联式选择

Tab.4
 

Correlations
 

of
 

heat
 

exchanger
 

modules

关联式 工质状态 制冷 制热

制冷剂

传热

压降

液相 [19] [19]

两相 [20] [21]

气相 [19] [19]

液相 [19] [19]

两相 [22] [23]

气相 [19] [19]

空气
传热 空气 [24] [24]

压降 空气 [24] [24]

1. 4
 

仿真结果验证
　 　 单管的微元数过少在一定程度上会影响仿真的

准确度与收敛性,数量过多会影响迭代求解的次数与

仿真的经济性,图 4 所示为微元数的无关性分析。 可

以发现制冷剂侧压降相比于其它因素对微元数的变

化更敏感,当微元段数达到 30 时,监测的总传热量、
显热量、潜热量、制冷剂侧压降及空气侧压降的变化

均达到稳定,因此可选择微元数为 30 的方案用于后

续的小管径换热器仿真与优化设计。
5

 

mm 管径换热器性能仿真结果与标称能力的对

比如 表 5 所 示。 制 冷 工 况 下 总 传 热 量 偏 差 为

+2. 71%,制热工况下传热量偏差为+1. 6%。 考虑到

实验测量的不确定性与实际迎面风速的非均匀性,仿
真结果在合理偏差范围内,可以用于后续进一步的分

析与设计。
—16—
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图 4
 

微元数无关性验证

Fig.4
 

Independence
 

verification
 

of
 

number
 

in
 

elements

表 5
 

仿真与实验结果对比

Tab.5
 

Comparison
 

of
 

simulation
 

and
 

experimental
 

results

工况
额定制冷 额定制热

传热量 / W 显热量 / W 潜热量 / W 传热量 / W

标称能力 3
 

500 — — 4
 

450
仿真结果 3

 

595 3
 

231 364 4
 

521
偏差 +2. 71% — — +1. 6%

2
 

参数敏感性分析

2. 1
 

单管长度的影响
　 　 小管径换热器如图 5 所示,其中不同的颜色代表

不同的制冷剂支路,单管长度作为制冷剂侧的结构参

数,通过决定传热面积与迎风面积从而影响换热器换

热能力和两侧压降。 为了获得更加准确的敏感性分

析及更加充分的影响,本节在保证其它工况条件不变

的前提下,将管长从 0. 3
 

m 增至 1. 1
 

m,理论研究管

长对换热器性能的影响。 传热量随管长的变化如图

6 所示。 由图 6 可知,管长增加使传热面积和迎风面

积同时增大,此时单位传热面积的传热量减少且迎面

风速降低,使制冷剂侧和空气侧的传热系数逐渐减小

但趋势逐渐平缓,在管长较小段传热面积的增大是主

导因素,而在管长较大段传热系数的减小是主导因

素,因此显热量随管长增加呈先增加后衰减的趋势,

图 5
 

小管径换热器

Fig.5
 

Small
 

diameter
 

heat
 

exchanger

图 6
 

传热量随管长的变化

Fig.6
 

Variations
 

of
 

heat
 

load
 

with
 

tube
 

length

显热量的拐点出现在管长 0. 7
 

m,对应显热量的极值

为 3
 

235
 

W。 总传热量随管长的变化逐渐变缓,当管

长达到 0. 58
 

m 时总传热量即可达到 3
 

500
 

W 的标

准,但此时的显热量与显热比并未达到峰值,总传热

量中的一部分热量为空气冷凝潜热所贡献,对空气的

降温冷却能力不足,且此时制冷剂出口过热度较小,
因此 0. 58

 

m 的管长在结构设计中偏小。 此外,当管

长达到 0. 64
 

m 时总传热量为 3
 

572
 

W,显热量达到

3
 

206
 

W 且显热比也较大,空气出口干球温度可被冷

却至 287. 56
 

K,相比于 0. 58
 

m 管长略有下降且出口

制冷剂保持了一定的过热度,此后随着管长的增加,
总传热量微弱增加是因为制冷剂气相传热区继续扩

大,后微弱衰减主要是因为制冷剂侧的阻力增大使饱

—26—
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和温度衰减,恶化了总体换热。 制热工况下传热量变

化情况与制冷工况下基本一致。
制冷剂侧压降和空气侧压降随管长的变化如图

7 所示。 由图 7 可知,两种工况下制冷剂侧压降均随

管长增加线性增大,而空气侧压降均随管长增加逐渐

减小且趋势逐渐平缓。 原因如下:1) 管长增加导致

制冷剂沿程阻力损失线性增大;2) 管长增加使空气

侧迎风面积线性增大,风量不变的前提下风速成反比

例式衰减,而空气阻力与风速的平方成正比,因此空

气侧压降随管长的衰减趋势逐渐平缓。 综上所述,当
换热器管长处于 0. 6 ~ 0. 7

 

m 时,实现换热能力的同

时也保证了制冷工况下较高的显热比,同时还可使制

冷剂侧的压降保持在较低的水平。

图 7
 

压降随管长的变化

Fig.7
 

Variations
 

of
 

pressure
 

drop
 

with
 

tube
 

length

2. 2
 

制冷剂质量流量的影响
　 　 质量流量通过主导管侧制冷剂的流动换热从而

影响换热器的能力和制冷剂侧压降。 制冷剂质量流

量仿真工况设置如表 6 所示,在保证其它工况条件不

变的前提下,改变入口制冷剂的质量流量以实现不同

的运行参数,研究其对换热器性能的影响。
传热量随制冷剂质量流量的变化如图 8 所示。

由图 8 可知,制冷工况下随着制冷剂质量流量的增

大,总传热量、显热量和潜热量逐渐增加,当质量流量

　 　 表 6
 

仿真工况设置(制冷剂质量流量)
Tab.6

 

Setting
 

of
 

simulation
 

(refrigerant
 

mass
 

flow
 

rate)

仿真

工况

制冷剂质量

流量 / (kg / h)
风量 /

(m3 / h)
空气入口

干球温度 / ℃
空气入口

相对湿度 / %

制冷 36~ 72 779 27 47

制热 36~ 72 984 20 59

图 8
 

传热量随制冷剂质量流量的变化

Fig.8
 

Variations
 

of
 

heat
 

load
 

with
 

mass
 

flow
 

of
 

refrigerant

为 50. 4
 

kg / h 时,总传热量基本达到 3
 

500
 

W。 质量

流量的增加使制冷剂侧传热系数更大,而空气侧传热

系数不变,整体换热能力显著提升,同时空气温度降

至露点温度以后不断产生冷凝水,潜热量不断增加。
观察图 8(a)中的曲线斜率可知,三者在随质量流量

增大而增加的同时其变化率逐渐减小,根据传热学定

理原理,换热器的传热量主要由传热系数、传热面积

和传热温差决定,在传热面积不变,传热系数增大的

基础上,空气出口温度随着传热量的增加而减小,两
侧平均传热温差减小,一定程度上减缓了传热量的增

速,而且单位传热面积的热流密度增速减缓使制冷剂

侧传热系数的增大趋势也逐渐减缓,因此总传热量、
显热量和潜热量的变化率随质量流量增大逐渐减小,
同时显热比也逐渐减小。 图 8( b)中,制热工况下传
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热量随制冷剂质量流量的变化趋势与制冷工况类似,
平均传热温差的减小抑制了传热量的增速,当制冷剂

质量流量为 54
 

kg / h 时,传热量达到 4
 

450
 

W。
压降随制冷剂质量流量的变化如图 9 所示。 由

图 9 可知,制冷剂侧压降与制冷剂质量流量近似成线

性增加的关系,当质量流量由 36
 

kg / h 增至 72
 

kg / h
时,制冷工况下制冷剂侧压降由 13. 91

 

kPa 增至

37. 57
 

kPa,增大了 1. 70 倍,制热工况下制冷剂侧压

降由 2. 45
 

kPa 增至 16. 43
 

kPa,增大了 5. 70 倍;而空

气侧压降与制冷剂质量流量并无显著变化关系,这是

因为本文建立的换热器仿真模型并未考虑冷凝水对

空气流动阻力的影响,实际应用中当换热器翅片间距

设计过小,出现冷凝水积存造成空气侧压降偏大和风

机转速相同时风量衰减的现象,因此在翅片侧结构的

优化设计中需要注意这一点。 随着制冷剂质量流量

的增大,为提升单位传热量收益需付出更大的制冷剂

侧压降代价,因此,在满足换热器能力的基础上,适当

降低制冷剂质量流量可以避免制冷剂侧压降的大幅提

高,也可以防止在实际系统运行过程中压缩机功率增

大及系统能效降低等问题,有益于提升系统性能系数。

图 9
 

压降随制冷剂质量流量的变化

Fig.9
 

Variations
 

of
 

pressure
 

drop
 

with
 

mass
 

flow
 

of
 

refrigerant

2. 3
 

风量的影响
　 　 对于饱和温度稳定的空调系统,风量是影响换热

器能力和两侧(制冷剂侧和空气侧)压降的另一重要

因素。 风量仿真工况设置如表 7 所示,在保证其它工

况条件不变的前提下,改变迎面风量以实现不同的运

行参数,研究风量对换热器性能的影响。

表 7
 

仿真工况设置(风量)
Tab.7

 

Setting
 

of
 

simulation
 

(air
 

flow
 

rate)

仿真

工况

制冷剂质量

流量 / (kg / h)
风量 /

(m3 / h)
空气入口干

球温度 / ℃
空气入口

相对湿度 / %

制冷 52. 92 360~ 1
 

080 27 47

制热 54. 35 360~ 1
 

080 20 59

图 10
 

传热量随风量的变化

Fig.10
 

Variations
 

of
 

heat
 

load
 

with
 

air
 

volume
 

flow

　 　 传热量随风量的变化如图 10 所示。 由图 10 可

知,在制冷工况下随着风量的增大,总传热量和显热

量逐渐增加,而潜热量则呈先增加后衰减的趋势。 在

迎风面积不变的情况下风量增大相当于风速增大,因
此空气侧传热系数提高,主导了总传热量与潜热量的

增加,当风量达到 720
 

m3 / h 时总传热量接近 3
 

500
 

W;潜热量在低风量 360 ~ 576
 

m3 / h 区间随风量增大
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而增加,此时较小的风量使空气在翅片侧间隙滞留时

间更久,延长了热质传递的有效时间,同时风量的小

幅增加强化了空气侧的冷凝换热,因此潜热量从 210
 

W 增至 426
 

W,当风量进一步增至 1
 

080
 

m3 / h 时潜热

量开始不断衰减至 222
 

W,这主要是空气侧热质传递

有效时间缩短的影响。 进一步观察图 10(a)中曲线斜

率的变化,总传热量与显热量的变化率随风量增大逐

渐减小,制热工况下的传热量也呈现相似的变化规律。

图 11
 

压降随风量的变化

Fig.11
 

Variations
 

of
 

pressure
 

drop
 

with
 

air
 

volume
 

flow

制冷剂侧和空气侧压降随风量的变化如图 11 所

示。 由图 11 可知,在制冷工况下随着风量的增大,制
冷剂侧与空气侧的压降均逐渐增大。 风量的增大相当

于风速增大,导致空气侧更大的沿程损失,制冷剂侧压

降增大的主要原因是传热量使制冷剂侧整体相变程度

增大从而具有更大的出口干度。 观察图 11(a)中曲线

斜率的变化,两侧压降随风量的变化率并不相同,制冷

剂侧压降随风量增大其变化率逐渐变小,这是因为出

口干度的进一步增大导致平均干度增大,过热气相区

的压降抑制了整体压降的增加趋势;而空气侧压降与

最小流动面积处的速度有关,近似与速度的二次方成

正比,使空气侧压降随风量增大而增长更快,当风量由

360
 

m3 / h 增至 1
 

080
 

m3 / h,空气侧压降由 7. 85
 

Pa 增至

34. 09
 

Pa,增大了 3. 35 倍。 图 11(b)中,制热工况下空

气侧压降呈现与制冷工况下一致的变化趋势,而制冷

剂侧压降随风量的增大反而逐渐减小,这是因为此时

制热工况下的制冷剂流向与制冷工况相反。 在满足换

热器能力的基础上,适度降低风量可以避免空气侧压

降的大幅提高和实际运行中风机高转速带来的能耗代

价等问题,同时可兼顾一定的显热比。
2. 4

 

空气入口干球温度的影响
　 　 空气入口干球温度仿真工况设置如表 8 所示。
在保证其它工况条件不变的前提下,改变空气的入口

干球温度以实现不同空气入口状态,研究其对换热器

性能的影响。

表 8
 

仿真工况设置(空气入口干球温度)

Tab.8
 

Setting
 

of
 

simulation
 

(dry
 

bulb
 

temperature
 

of
 

air
 

inlet)

仿真

工况

制冷剂质量

流量 / (kg / h)
风量 /

(m3 / h)
空气入口干

球温度 / ℃
空气入口

相对湿度 / %

制冷 52. 92 779 20~ 35 47

制热 54. 35 984 13~ 28 59

图 12
 

传热量随空气入口干球温度的变化

Fig.12
 

Variations
 

of
 

heat
 

load
 

with
 

dry
 

bulb
 

temperature
 

of
 

air
 

inlet

　 　 传热量随空气入口干球温度的变化如图 12 所

示。 由图 12 可知,制冷工况下的传热量在研究的干

球温度变化范围内存在两个发展阶段。 干球温度从

20
 

℃增至 24. 5
 

℃为第一个发展阶段,此时空气露点
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温度较低且低于蒸发温度,因此该阶段空气并未发生

冷凝且潜热量为零,总传热量与显热量的曲线重合,
干球温度的增大使空气侧与制冷剂侧的传热温差增

大,此阶段总传热量由 1
 

707
 

W 增至 2
 

769
 

W,近似线

性增加,需要注意的是由于整体传热量较小,此阶段

管内制冷剂仍为纯两相状态。 第二个发展阶段为干

球温度从 26
 

℃增至 35
 

℃ ,此时空气露点温度进一步

增大并高于蒸发温度,空气发生冷凝且潜热量逐渐增

至 1
 

517
 

W;总传热量与显热量的变化则呈现不同趋

势,此阶段管内存在过热区且过热区占比扩大,制冷

剂出口过热度不断增加,过热区内的传热恶化使空气

进出口的干球温度差在第二阶段不断减小,因此显热

量从 3
 

101
 

W 不断减少至 2
 

319
 

W,由于潜热量的增

加幅度大于显热量的减少幅度,两者共同作用使总传

热量从 3
 

158
 

W 继续增至 3
 

836
 

W,但趋势有所减缓。
制热工况下平均传热温差随空气入口干球温度的增

大而减小,传热量的变化呈不断减少的趋势。

图 13
 

压降随空气入口干球温度的变化

Fig.13
 

Variations
 

of
 

pressure
 

drop
 

with
 

dry
 

bulb
 

temperature
 

of
 

air
 

inlet

制冷剂侧压降和空气侧压降随空气入口干球温

度的变化如图 13 所示。 由图 13 可知,制冷工况下制

冷剂侧的压降随空气入口干球温度逐渐增大,与总传

热量的变化规律不谋而合,传热量的增加使两相区占

比减小,同时平均压降更高的气相区占比增大;制热

工况下制冷剂侧压降随空气入口干球温度的变化规

律主要是由传热量减小导致过冷度降低、平均压降更

高的两相区和气相区相对占比增大导致。 反观空气

侧压降在两种工况下均呈现缓慢衰减的趋势,这是因

为空气侧压降与空气密度成正相关关系,而空气密度

随入口干球温度的增大出现小幅的减小。
2. 5

 

空气入口相对湿度的影响
　 　 根据焓湿图原理,当空气干球温度保持不变时,
随着相对湿度的增大,对应的空气湿球温度、露点温

度及焓值也会增大。 空气入口相对湿度仿真工况设

置如表 9 所示,在保证其它工况条件不变前提下,改
变空气的入口相对湿度以实现不同空气入口状态,研
究其对换热器性能的影响。

表 9
 

仿真工况设置(空气入口相对湿度)
Tab.9

 

Setting
 

of
 

simulation
 

(relative
 

humidity
 

of
 

air
 

inlet)

仿真

工况

制冷剂质量

流量 / (kg / h)
风量 /

(m3 / h)
空气入口干

球温度 / ℃
空气入口

相对湿度 / %

制冷 52. 92 779 27 35~ 55

制热 54. 35 984 20 50~ 70

图 14
 

传热量随空气入口相对湿度的变化

Fig.14
 

Variations
 

of
 

heat
 

load
 

with
 

relative
 

humidity
 

of
 

air
 

inlet

　 　 传热量随空气入口相对湿度的变化如图 14 所

—66—



第 44 卷 第 5 期
2023 年 10 月 基于分布参数模型的小管径换热器性能预测及参数分析

Vol.
 

44,
 

No.
 

5
October,

 

2023

示。 制冷工况下相对湿度从 35%增至 43%为第一个

发展阶段,相对湿度较小的空气对应的露点温度更低

且低于蒸发温度,因此潜热量为零,总传热量等于显

热量,由于此阶段内管内制冷剂为两相状态,蒸发器

两侧的平均传热温差不变,相对湿度的大小并不影响

总传热量的变化,总传热量维持在 3
 

290
 

W 基本不

变,这不同于空气入口干球温度在第一个发展阶段对

总传热量的影响。 随着相对湿度进一步增至 55%,
空气露点温度高于蒸发温度且两者差值变大,因此空

气的冷凝程度加深且潜热量不断增至 1
 

098
 

W;同时

管内过热区不断扩大,过热区的传热恶化使制冷剂侧

平均温度升高,蒸发器两侧传热温差减小,导致显热

量从 3
 

261
 

W 不断减少至 2
 

649
 

W;由于潜热量的增

幅大于显热量的减幅,两者共同作用使第二阶段内总

传热量随空气入口相对湿度的增大缓慢增至 3
 

747
 

W。 由于制热工况下空气侧不存在冷凝现象,空气入

口相对湿度对传热量几乎无影响。

图 15
 

压降随空气入口相对湿度的变化

Fig.15
 

Variations
 

of
 

pressure
 

drop
 

with
 

relative
 

humidity
 

of
 

air
 

inlet

制冷剂侧压降和空气侧压降随空气入口相对湿

度的变化如图 15 所示。 由图 15 可知,制冷工况下制

冷剂侧的压降随空气入口相对湿度的变化规律主要

取决于总传热量的变化,传热量的增加使管内制冷剂

相变程度增大,两相区的占比减小,同时过热气相区

的占比增大,因此制冷剂侧压降在第二个发展阶段的

变化规律不同于第一个发展阶段,此外相对湿度转折

点为 45%,相比于总传热量的相对湿度转折点 43%
略有滞后,这是因为较小的总传热量增幅对制冷剂侧

压降的影响并不显著;制热工况下由于传热量不变,
制冷剂侧压降同样不变。 空气侧压降在两种工况下

均呈现缓慢衰减的趋势,主要原因是空气密度随入口

相对湿度的增大出现小幅的减小。

3
 

结论

　 　 本文以分布参数法为依托,构建了小管径换热器

的稳态仿真模型,对换热管进行微元划分并对每个微

元列出控制方程,依托微细管换热器在额定制冷与额

定制热过程中不同的输入参数进行离散求解,得到总

传热量、显热量、潜热量、制冷剂侧压降及空气侧压降

等参数。 得到了额定制冷与额定制热过程中的总传

热量、显热量、潜热量、制冷剂侧压降及空气侧压降等

参数。 研究了管长、制冷剂流量、风量、空气入口温度

及空气入口相对湿度在不同工况下对换热器性能的

影响,得到如下结论:
1)针对本文研究的 5

 

mm 管径换热器,性能最优

时对应的单管长度区间为 0. 6 ~ 0. 7
 

m,不仅可以保证

较大的传热量,同时使得压降处于较低水平。
2)适当降低制冷剂质量流量与减小单管长度可

以避免制冷剂侧压降的大幅提高。
3)由于传热系数与有效传质时间的综合影响,

当风量处于 600 ~ 700
 

m3 / h 区间时,制冷工况下的潜

热量达到极值 426
 

W。
4)随着空气入口温度的升高,制冷工况下的显

热量也会出现先增大后减小的变化趋势。
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Co. ,
 

Ltd. . )

符号说明

m———质量流量,kg / s
h———焓,kJ / kg
Q———换热量,W

下标

in———入口

out———出口

r———制冷剂

a———空气
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