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摘　 要　 采用超长重力热管与热泵相结合进行中深层地热开发用于供暖具有成本低、效率高、不破坏地下水环境等优点,而热泵

系统的蒸发器与重力热管冷凝段直接换热可减少换热环节,提高系统的供热效率。 鉴于此,研制了 U 型结构蒸发-冷凝器,并通

过搭建热泵与热管相结合的实验平台,研究了蒸发-冷凝器的换热性能,发现当热泵侧工质走管程时其传热系数可达 2
 

037. 92
 

W / (m2·℃ )。 基于均相流模型,将两相流质量、能量及动量守恒方程与管外冷凝和管内沸腾传热经验公式相结合,建立一维稳

态流动蒸发-冷凝器换热计算模型。 利用 Python 编写程序,对比模拟结果与实验数据,发现蒸发-冷凝器换热量平均计算误差为

18. 91%,证实了计算模型的准确性,为设计高效的蒸发-冷凝器提供了理论计算方法。
关键词　 热管-热泵直接换热;蒸发-冷凝器;双侧两相流换热;传热性能

中图分类号:TB61+ 1;TB657. 5 文献标识码:
 

A

Design
 

Calculation
 

and
 

Performance
 

Test
 

of
 

the
 

Evaporator-Condenser
 

for
 

Direct
 

Heat
 

Transfer
 

between
 

Heat
 

Pipe
 

and
 

Heat
 

Pump
Lin

  

Weijie1,2,3,4 　 Cen
  

Jiwen1,2,3,4 　 Abdullah
  

Hassan1,2,3,4 　 Jiang
  

Fangming1,2,3,4

(1. School
 

of
 

Energy
 

Science
 

and
 

Engineering,
 

University
 

of
 

Science
 

and
 

Technology
 

of
 

China,
 

Guangzhou,
 

510640,
 

China;
 

2. Guangzhou
 

Institute
 

of
 

Energy
 

Conversion,
 

Chinese
 

Academy
 

of
 

Sciences
 

( CAS),
 

Guangzhou,
 

510640,
 

China;
 

3. CAS
 

Key
 

Laboratory
 

of
 

Renewable
 

Energy,
 

Chinese
 

Academy
 

of
 

Sciences
 

( CAS),
 

Guangzhou,
 

510640,
 

China;
 

4. Guangdong
 

Provincial
 

Key
 

Laboratory
 

of
 

Renewable
 

Energy,
 

Guangzhou,
 

510640,
 

China)

Abstract　 The
 

combination
 

of
 

a
 

super-long
 

gravity
 

heat
 

pipe
 

and
 

a
 

heat
 

pump
 

system
 

for
 

harvesting
 

deep
 

geothermal
 

heat
 

has
 

the
 

advantages
 

of
 

low
 

cost,
 

high
 

efficiency,
 

and
 

no
 

groundwater
 

contamination.
 

Direct
 

heat
 

exchange
 

between
 

the
 

evaporator
 

of
 

the
 

heat
 

pump
 

system
 

and
 

the
 

condenser
 

of
 

the
 

gravity
 

heat
 

pipe
 

can
 

simplify
 

the
 

heat
 

exchange
 

process
 

and
 

improve
 

the
 

heating
 

efficiency
 

of
 

the
 

system.
 

Therefore,
 

a
 

U-shaped
 

evaporator-condenser
 

was
 

developed,
 

and
 

its
 

heat
 

transfer
 

performance
 

was
 

studied
 

by
 

building
 

an
 

experimental
 

platform
 

combining
 

a
 

heat
 

pump
 

and
 

a
 

heat
 

pipe.
 

Notably,
 

the
 

heat
 

transfer
 

coefficient
 

of
 

the
 

U-shaped
 

evaporator-condenser
 

reached
 

2
 

037. 92
 

W / (m2·℃ )
 

when
 

the
 

working
 

fluid
 

on
 

the
 

heat
 

pump
 

side
 

passed
 

through
 

the
 

tube.
 

Based
 

on
 

the
 

homogeneous
 

flow
 

model,
 

a
 

one-dimensional
 

steady-state
 

evaporator-condenser
 

heat
 

transfer
 

model
 

was
 

established
 

by
 

integrating
 

the
 

mass,
 

energy,
 

and
 

momentum
 

conservation
 

equations
 

with
 

empirical
 

formulas
 

for
 

condensation
 

outside
 

the
 

tube
 

and
 

boiling
 

heat
 

transfer
 

inside
 

the
 

tube.
 

Using
 

Python,
 

the
 

simulation
 

results
 

were
 

compared
 

with
 

experimental
 

data.
 

Notably,
 

the
 

average
 

deviation
 

of
 

the
 

heat
 

transfer
 

in
 

the
 

evaporator-
condenser

 

was
 

18. 91%,
 

confirming
 

the
 

accuracy
 

of
 

the
 

model
 

and
 

providing
 

a
 

theoretical
 

calculation
 

method
 

for
 

designing
 

an
 

efficient
 

evaporator-condenser.
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　 　 为了实现碳中和的美好愿景,世界各国加速推动

能源变革与绿色低碳转型的进程,可再生能源开发技

术不断突破,应用规模不断扩大。 地热能作为一种清

洁可再生能源,相比太阳能、风能等可再生能源,具有

稳定可靠的优势,推动地热能开发与应用对能源变革

与绿色低碳转型具有重要意义[1] 。 我国地热资源储
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量丰富,据统计,水热型地热资源折合成标准煤为

1. 25 万亿 t,干热岩远景资源量折合成标准煤为 856
万亿 t,而我国 2022 年能源消费总量为 54. 1 亿 t 标

准煤[2-3] 。 虽然中国地热资源丰富,但利用程度较

低,因此地热能开发潜力巨大[4] 。
地热能的开采方式众多,其中重力热管循环取热

技术是一种“取热不取水”的地热开采方式[5] 。 蒋方

明等[6]首次提出利用热管开采干热岩地热能的技术

方案并通过数值仿真及理论分析验证了该方案的技

术可行性。 Huang
 

Wenbo 等[7]在唐山进行了 3
 

000
 

m
重力热管取热实验,现场实验证实了利用重力热管开

采干热岩地热能的技术可行性。 目前使用重力热管

开采中深层地热能已取得阶段性进展,亟需开展与之

相适应的热利用方面的研究。 地热能的用处很多,主
要用于直接利用和发电[8] 。 我国对地热能的利用主

要为直接利用,规模居世界首位[1] ,据 2023 年世界地

热大会数据显示,我国地热直接利用装机规模占全球

比例为 57. 8%[9] 。 国家能源局等八部门联合印发的

《关于促进地热能开发利用的若干意见》 [10] 中提出

“到 2025 年,地热能供暖(制冷)面积比 2020 年增加

50%;到 2035 年,地热能供暖(制冷)面积及地热能发

电装机容量力争比 2025 年翻一番”。 对于热管与热

泵系统联合供暖的研究,H.
 

Lim 等[11] 通过对比带有

二级回路地面热交换器地源热泵、直接膨胀式地源热

泵和热管式地源热泵,发现了热管式地源热泵的节能

潜力。 K.
 

Ochsner[12] 将热管与热泵系统耦合,提出

使用 CO2 作为热管工质并阐释其优势。
热泵系统是一种高效的供暖系统,而换热器在实

现热泵系统更高的性能系数中发挥重要作用[13] 。 对

于换热器两相流的研究很多,但绝大部分为单侧两相

流换热研究。 杨果成等[14]通过可视化实验方法测试

了丙烷和乙烷 / 丙烷混合物在螺旋折流板管壳式换热

器壳侧的两相流型。 刘启媛等[15]建立了以 R134a 为

制冷剂的微通道平行流冷凝器的分布参数模型,使用

交复检验非线性法对两相流冷凝传热和压降进行修

正,并与无修正结果和简单多项式拟合修正结果进行

了对比。 若将重力热管的冷凝段与热泵系统的蒸发

器直接进行换热则可减少中间换热环节,提高整个系

统的供热效率,但此时热管冷凝段与热泵系统蒸发器

内均发生两相流变化,对于双两相流换热器的研究,
孙健等[16]提出一种新型耦合机组,在该机组中研究

了双相变换热器的蒸发冷凝温度对机组性能的影响,
结果表明蒸发冷凝温度的高低对其性能影响显著。
夏文庆等[17]对双两相流换热器进行了建模仿真,其
两侧工质分别为 R134a 和 R22,提出了评价换热器性

能的主要参数。
关于双侧两相流换热器的研究相对较少,且尚未

有关于重力热管与热泵系统直接换热的蒸发-冷凝

器研究,因此本文提出针对重力热管与热泵系统联合

的双侧两相流换热蒸发-冷凝器,并对其开展换热性

能实验和数值模拟研究。 这些研究结果将进一步推

动干热岩地热能的开采及热利用。

1
 

实验研究

1. 1
 

实验系统
　 　 实验系统如图 1 所示,主要由热泵系统、热管与

蒸发-冷凝器、供水管路组成。 热泵系统主要包括压

缩机、润滑油分离器、冷凝器、电子膨胀阀( electronic
 

expansion
 

valve,EEV)及蒸发-冷凝器等。 热管侧主

要包括热管与蒸发-冷凝器,基于热管相变传热的工

作原理,本实验使用套管式换热器替代热管开展实验

研究。 供水管路主要包括水泵及流量计。 整个系统

布置 10 个测温点, 1 个测压点, 测点位置如图 1
所示。

图 1
 

实验系统

Fig.1
 

Experimental
 

system

整个系统的工作流程:热泵系统中的工质在蒸发

-冷凝器内定压吸热变为过热蒸气进入压缩机,为了

预防换热后的工质达不到过热状态,在蒸发-冷凝器

与压缩机之间增加气液分离器及干燥过滤器,确保压

缩机不会出现液击现象。 蒸气在压缩机内经过绝热

压缩变为高温高压气体进入冷凝器,因为压缩机中的

润滑油会伴随制冷剂一起流出压缩机,为了保证压缩

机可以持续正常工作以及不影响之后换热器处的传

热效率,在冷凝器前布置了润滑油分离器,使从压缩

机出来的润滑油绝大部分通过其返回压缩机。 高温

高压气体经冷凝器定压放热变为低温高压的液体流

向杂质过滤器,确保无杂质后流向 EEV,经过绝热膨

胀后变为低温低压的气液两相流体,随后再次进入蒸
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发-冷凝器定压吸热,如此循环运行。 热管侧为热管

内部充满工质,热管内部工质受到加热后变为气态,
气态工质进入蒸发-冷凝器冷凝换热后,液化流回热

管,如此循环运行。 供水管路的主要作用是给替代热

管的换热器提供充足的热量,此外供水管路还将换取

冷凝器放出的热量。 在整个实验系统中,热泵侧及热

管侧均使用 R134a 工质。
1. 2

 

蒸发-冷凝器结构
　 　 为了使蒸发-冷凝器内工质分配均匀以及更好

地与热管冷凝段工质换热,将蒸发-冷凝器设计为 U
型结构,如图 2 所示,该结构主要由分液头、换热管段

及弯头组成。 分液头可使工质分配更加均匀,由于工

质相变,进口管径小于出口管径,此外需对换热管段

长度、管径及弯头曲率半径进行设计。 蒸发-冷凝器

的制作过程为首先将普通列管式换热器内部进行掏

空处理,然后根据换热器壳程的大小选择合适的分液

头及铜管,随后焊接分液头和铜管,最后将焊接完成

的 U 型管路放回掏空后的换热器的壳体内,蒸发-冷
凝器制作完成。

图 2
 

蒸发-冷凝器 U 型结构

Fig.2
 

The
 

U-shaped
 

structure
 

of
 

the
 

evaporator-condenser

1. 3
 

实验过程
1. 3. 1

 

蒸发-冷凝器布置方式

　 　 本实验中,对蒸发-冷凝器进行了竖直和水平布

置,如图 3 所示,并对其换热性能进行了深入探讨。
实验最初并未使用 U 型结构蒸发-冷凝器,而是使用

普通列管式换热器结构进行实验,并将其进行了竖直

布置(图 3( a)),此时热泵系统侧工质走壳程,而热

管侧工质走管程,由于普通列管式结构存在积油及传

热面积未充分利用等问题,随后将其结构重新设计,
即 U 型结构,将重新设计后的蒸发-冷凝器进行了水

平布置(图 3( b)),此时热泵系统侧工质走管程,而
热管侧工质走壳程。
1. 3. 2

 

实验操作

　 　 首先,对已制作完成的蒸发-冷凝器管侧和壳侧

进行打压测试,以确保其能够承受系统运行过程中的

压力;其次,在系统所有零部件焊接完成后,进行密封

性测试,主要方法是向系统中充入工质,并在管路焊

接处及螺纹处喷洒肥皂水,若发现气泡,则需要进一

步密封焊接,以确保整个系统的密封性;然后,将系统

管路裹上保温棉,并布置测温点和测压点,主要使用

图 3
 

蒸发-冷凝器布置方式

Fig.3
 

Arrangement
 

of
 

the
 

evaporator-condenser

K 型热电偶、T 型热电偶和压力传感器;最后,通过编

程实现 EEV 驱动板对 EEV 的控制,该 EEV 的开度范

围为 0 ~ 500 步,其中 0 步表示 EEV 全关,500 步表示

EEV 全开。
在所有准备工作完成后,可开始进行实验。 首先

对管路反复抽真空,以确保没有空气影响传热效果,
然后向热泵侧和热管侧充注适量 R134a,打开水路后

打开压缩机,随后根据压力继续向热泵侧和热管侧充

注 R134a。 充注完成后等待系统平衡,并记录实验

数据。
1. 4

 

实验数据处理
1. 4. 1

 

实验基本参数

　 　 起初蒸发-冷凝器为普通列管式换热器,传热面

积为 2. 1
 

m2,改造后蒸发-冷凝器中 U 型结构换热管

的平均长度为 0. 65
 

m,紫铜管外径为 6
 

mm,壁厚为

1
 

mm,第 1 次使用的 2 个分液头尺寸(进管直径×出

管直径)均为 16. 2
 

mm×6. 5
 

mm
 

(8 孔),后对蒸发-
冷凝器传热面积进行了增加,第 2 次使用的 2 个分液

头尺寸(进管直径×出管直径)均为 22. 1
 

mm×6. 5
 

mm
 

(16 孔),但连接蒸发-冷凝器 U 型结构进口管的管

径均小于出口管的管径,如图 2 所示。 蒸发-冷凝器

的设计规格及性能参数如表 1 所示。
1. 4. 2

 

数据处理

　 　 在整个实验系统平衡后,将实验数据收集整理,
具体处理过程如下:
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表 1
 

蒸发-冷凝器设计规格及性能参数

Tab.1
 

Design
 

specifications
 

and
 

performance
 

parameters
 

for
 

the
 

evaporator-condenser

结构 普通列管式 U 型结构

换热管材质 紫铜 紫铜

换热管结构 螺纹管 光管

壳体支撑结构 折流板 无

壳体长度 / mm 720 720

壳体直径 / mm 114 114

工作温度 / ℃ ≤120 ≤120

工作压力 / MPa ≤1. 2 ≤1. 2

换热管管径 / 壁厚 /
(mm / mm)

12 / 1 6 / 1

传热面积 / m2 2. 1
第 1 次 第 2 次

0. 2 0. 4

实验工质 R134a / R134a R134a / R134a

热管工质侧温度:

Thp =
T3 + T4

2
(1)

式中:Thp 为热管侧平均温度,℃ ;T3、T4 为热管与蒸

发-冷凝器 2 个接口处的工质温度,℃ 。

当
Thp - T1

Thp - T2
< 2 时,采用算数平均温差[18] :

ΔT =
(Thp - T1) + (Thp - T2)

2
(2)

　 　 否则,采用对数平均温差[18] :

ΔT =
(Thp - T1) - (Thp - T2)

ln
Thp - T1

Thp - T2

(3)

式中:ΔT 为热管侧与蒸发-冷凝器的平均温差,℃ ;
T1、T2 分别为蒸发-冷凝器进、出口温度,℃ 。

热管供给热量:
Qhp = mhpcw(T6 - T5) (4)

式中:Qhp 为热管侧供给热量,W;mhp 为进入热管侧

热水的质量流量,kg / s;cw 为水的比热容,J / (kg·℃ );
T5、T6 分别为热管侧水流出、流入的温度,℃ 。

蒸发-冷凝器传热面积:
She = nπdlhe (5)

式中:She 为蒸发-冷凝器传热面积,m2;n 为 U 型换

热管的换热根数;d 为 U 型换热管的外径,mm;lhe 为

U 型换热管的平均长度,m。
冷凝器放热量:

Qc = mccw(T8 - T7) (6)

式中:Qc 为冷凝器放出热量,W;mc 为进入冷凝器冷

水的质量流量,kg / s;T7、T8 分别为流入、流出冷凝器

的水温,℃ 。
热泵系统工质流量:

mwf =
Qc

hinf - houtf
(7)

式中:mwf 为热泵系统侧工质流量,kg / s;hinf、houtf 分别

为热泵系统侧工质流入、流出冷凝器的焓值,J / kg。
蒸发-冷凝器传热系数:

k =
Qhp

SheΔT
(8)

1. 5
 

实验结果
1. 5. 1

 

蒸发-冷凝器竖直布置

　 　 调节 EEV 开度,使用安捷伦( Agilent)数据采集

器记录系统各点温度,此时蒸发-冷凝器传热面积为

2. 1
 

m2,当 EEV 开度为 500 时,系统运行达到平衡后,
蒸发-冷凝器壳程进出口温度 T1、T2 和热管与蒸发-冷
凝器 2 个接口处的工质温度 T3、T4 如图 4 所示。 由图

4 可知,热泵侧工质 R134a 从壳程进入蒸发-冷凝器吸

热后,平均温度从-6. 74
 

℃升至-1. 00
 

℃,而热管与蒸

发- 冷凝器 2 个接口处的工质平均温度分别为

-1. 32
 

℃和 28. 27
 

℃,形成环路热管。 进入冷凝器的

冷水平均温度从 22. 82
 

℃升至 30. 09
 

℃,进入热管的

热水平均水温从 30. 16
 

℃ 降至 15. 20
 

℃,换热过程

良好。

图 4
 

蒸发-冷凝器周围各点温度随时间的变化
 

(EEV 开度为 500)
Fig.4

 

Temperature
 

variation
 

with
 

time
 

at
 

various
 

points
around

 

the
 

evaporator-condenser
 

(EEV
 

opening
 

is
 

500)
 

随后将 EEV 调节至不同开度,分别测量开度为

500、400、300、200、100 时各点的温度值,并对蒸发-
冷凝器的传热系数进行计算,系统参数如表 2 所示,
可以发现传热系数整体偏小,蒸发-冷凝器的换热性

能不理想,主要原因为蒸发-冷凝器内部大部分传热

面处于过热蒸气单相换热状态,使传热效率大打折

扣,其次热泵系统工质走壳程后容易在蒸发-冷凝器
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内部积油,压缩机长时间运行会影响压缩机性能。 若

使热泵侧工质走管程,热管侧工质走壳程,则进入管

程的热泵工质由于缺少分液头而分配不均匀,不能充

分利用其传热面,其次压缩机润滑油依然无法返回压

缩机,并且热管侧工质在壳侧冷凝后由于蒸发-冷凝

器结构而无法流回热管。

表 2
 

蒸发-冷凝器竖直布置时 EEV 不同开度对应流量下的系统参数

Tab.2
 

System
 

parameters
 

at
 

different
 

flow
 

rates
 

corresponding
 

to
 

different
 

EEV
 

openings
 

when
 

the
 

evaporator-condenser
 

is
 

vertically
 

arranged

EEV 开度 工质流量 / (kg / s) 蒸发温度 / ℃ 冷凝温度 / ℃ 热管热量 / W 冷凝器热量 / W
传热系数 /

[W / (m2·℃ )]

100 0. 016
 

7 -17. 13 31. 04 1
 

151. 32 3
 

779. 84 61. 35

200 0. 017
 

6 -12. 08 31. 46 2
 

602. 41 3
 

826. 64 66. 00

300 0. 018
 

0 -9. 49 31. 10 2
 

592. 03 3
 

827. 13 68. 83

400 0. 018
 

4 -7. 55 30. 96 2
 

594. 39 3
 

865. 11 70. 18

500 0. 018
 

7 -6. 74 30. 84 2
 

744. 41 3
 

896. 98 75. 34

1. 5. 2
 

蒸发-冷凝器水平布置

　 　 针对竖直布置过程中出现的问题,将蒸发-冷凝

器内部结构改造为前文提到的 U 型结构。 由于普通

列管式换热器壳程的结构,蒸发-冷凝器只能水平布

置,若竖直布置,则依然会存在积油或工质无法流回

热管等情况,并且必须使热泵侧工质走管程,热管侧

工质走壳程,这是因为若热泵侧工质走壳程,会出现

积油问题,无法确保润滑油返回压缩机。
水平布置蒸发-冷凝器,初次使用尺寸(进管直

径×出管直径)为 16. 2
 

mm×6. 5
 

mm
 

(8 孔)的 2 个分

液头,此时传热面积约为 0. 2
 

m2,EEV 开度为 100
时,蒸发-冷凝器周围各点温度随时间的变化如图 5
所示。 由图 5 可知,热管与蒸发-冷凝器 2 个接口处

的工质平均温度分别为-9. 57
 

℃ 和-10. 43
 

℃ ,而蒸

发-冷凝器进口的平均温度为-12. 57
 

℃ ,出口平均温

度为-19. 61
 

℃ ,出口温度更低的原因是工质沿管路

流动时会有一定的压力降,并且测温点布置在蒸发-
冷凝器出口处,而此处的管径比进口管径大,所以此

处工质进一步膨胀降压,其温度也会降低,故出现出

口温度比进口温度更低的情况。 图 6 所示为供水管

路中各点温度随时间的变化。 由图 6 可知,冷凝器进

口平均水温为 27. 60
 

℃ ,经过冷凝器后平均水温升为

32. 27
 

℃ ,热管进口平均水温为 34. 21
 

℃ ,供热后平

均水温变为 31. 52
 

℃ ,整个系统换热性能良好。 调节

EEV 至不同开度,分别测量 EEV 为 100、200、300、
400 时上述各点的温度值,并对蒸发-冷凝器的传热

系数进行计算,系统参数如表 3 所示。 由表 3 可知,
EEV 开度越大,热泵系统循环工质流量越大,冷凝器

放热量越多,随着 EEV 开度的增加,工质压降逐渐减

小,蒸发温度逐渐升高,热管侧与蒸发-冷凝器的平

图 5
 

蒸发-冷凝器周围各点温度随时间的变化
 

(传热面积约为 0. 2
 

m2,EEV 开度为 100)
Fig.5

 

Temperature
 

variation
 

with
 

time
 

at
 

various
 

points
around

 

the
 

evaporator-condenser
 

(heat
 

transfer
 

area
 

is
 

approximately
 

0. 2
 

m2,
 

EEV
 

opening
 

is
 

100)

图 6
 

供水管路各点温度随时间的变化

(传热面积约为 0. 2
 

m2,EEV 开度为 100)
Fig.6

 

Temperature
 

variation
 

with
 

time
 

at
 

various
 

points
 

in
 

the
 

water
 

supply
 

pipeline
 

(heat
 

transfer
 

area
 

is
 

approximately
 

0. 2
 

m2,
 

EEV
 

opening
 

is
 

100)

均温差逐渐减小,蒸发-冷凝器传热系数逐渐增加,
当 EEV 开度为 300 时,热泵侧工质流量为 0. 014

 

8
 

kg / s,传热系数最大。 由于此时蒸发-冷凝器传热面

—901—



第 46 卷 第 5 期

2025 年 10 月
制

 

冷
 

学
 

报
Vol.

 

46,No.
 

5
October,

 

2025

积偏小,当继续调节开度增大热泵侧工质流量时,蒸
发-冷凝器换热量受面积限制增加有限,部分未汽化

的工质在蒸发-冷凝器出口发生闪蒸,热管侧与蒸

发-冷凝器的平均温差变大,使传热系数降低,所以

蒸发-冷凝器传热系数随热泵侧工质流量的增加先

升高后降低。

表 3
 

传热面积约为 0. 2
 

m2 时 EEV 不同开度对应流量下的系统参数

Tab.3
 

System
 

parameters
 

at
 

different
 

flow
 

rates
 

corresponding
 

to
 

different
 

EEV
 

openings
 

with
 

a
 

heat
 

transfer
 

area
 

of
 

approximately
 

0. 2
 

m2

EEV 开度 工质流量 / (kg / s) 蒸发温度 / ℃ 冷凝温度 / ℃ 热管热量 / W 冷凝器热量 / W
传热系数 /

[W / (m2·℃ )]

100 0. 011
 

8 -12. 57 32. 19 1
 

525. 93 2
 

650. 75 1
 

278. 86

200 0. 013
 

9 -5. 52 33. 49 1
 

730. 12 2
 

949. 07 1
 

700. 96

300 0. 014
 

8 0. 13 34. 72 1
 

961. 55 3
 

057. 81 2
 

037. 92

400 0. 016
 

6 3. 90 35. 07 2
 

057. 49 3
 

335. 11 1
 

877. 36

图 7
 

蒸发-冷凝器周围各点温度随时间的变化

(传热面积约为 0. 4
 

m2,EEV 开度为 100)
Fig.7

 

Temperature
 

variation
 

with
 

time
 

at
 

various
 

points
around

 

the
 

evaporator-condenser
 

(heat
 

transfer
 

area
 

is
  

approximately
 

0. 4
 

m2,
 

EEV
 

opening
 

is
 

100)

　 　 随后对蒸发-冷凝器传热面积进行了增加,使用

的 2 个分液头尺寸 ( 进管直径 × 出管直径) 均为

22. 1
 

mm×6. 5
 

mm
 

(16 孔),传热面积约为 0. 4
 

m2,
EEV 开度为 100 时,蒸发-冷凝器周围各点温度随时

间的变化如图 7 所示。 由图 7 可知,热管与蒸发-冷
凝器 2 个接口处的工质平均温度分别为-21. 12

 

℃和

-19. 97
 

℃ , 而蒸发 - 冷凝器进口的平均温度为

-22. 17
 

℃ ,出口平均温度为-25. 38
 

℃ 。 图 8 所示为

供水管路中各点温度随时间的变化。 由图 8 可知,进
入冷凝器的平均水温为 24. 19

 

℃ ,经过冷凝器后平均

水温 升 为 28. 28
 

℃ , 进 入 热 管 的 平 均 水 温 为

30. 20
 

℃ ,供热后平均水温变为 27. 99
 

℃ ,整个系统

换热性能良好。 调节 EEV 至不同开度,分别测量

EEV 为 100、200、300、400、500 时上述各点的温度值,
并对蒸发-冷凝器的传热系数进行计算,系统参数如

表 4 所示。 由表 4 可知,EEV 开度越大,热泵侧工质

流量越大,冷凝器放热量越多,蒸发温度、冷凝温度越

图 8
 

供水管路各点温度随时间的变化
 

(传热面积约为 0. 4
 

m2,EEV 开度为 100)
Fig.8

 

Temperature
 

variation
 

with
 

time
 

at
 

various
 

points
 

in
 

the
 

water
 

supply
 

pipeline
 

(heat
 

transfer
 

area
 

is
 

approximately
 

0. 4
 

m2,
 

EEV
 

opening
 

is
 

100)

高,传热系数随着 EEV 开度的增加逐渐升高,主要是

由于热管侧与蒸发-冷凝器的平均温差随着 EEV 开

度的增加逐渐减小,此时蒸发-冷凝器传热面积较之

前有所增加,内部工质换热相对充分。
1. 5. 3

 

误差分析

　 　 实验进行了不同布置方式及不同工质流量的蒸

发-冷凝器实验测试,为确保实验数据的可靠性对实

验所涉及的参数进行不确定度分析。
1)热泵系统侧使用 TT-K-30-SLE

 

K 型热电偶

对温度进行测量,测量精度为±0. 4%,则热电偶的不

确定度为 0. 4%。
2)水路侧使用 T 型热电偶进行温度测量,测量

精度为±0. 1
 

℃ ,不确定度为 0. 1%。
3)水循环流量通过流量计读取,不确定度为

0. 2%。
4)实验中热管传递的热量由水路侧提供的热量

间接计算,供水管路提供的热量与水循环流量及进出
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表 4
 

传热面积约为 0. 4
 

m2 时 EEV 不同开度对应流量下的系统参数表

Tab.4
 

System
 

parameters
 

at
 

different
 

flow
 

rates
 

corresponding
 

to
 

different
 

EEV
 

openings
 

with
 

a
 

heat
 

transfer
 

area
 

of
 

approximately
 

0. 4
 

m2

EEV 开度 工质流量 / (kg / s) 蒸发温度 / ℃ 冷凝温度 / ℃ 热管热量 / W 冷凝器热量 / W
传热系数 /

[W / (m2·℃ )]

100 0. 010
 

4 -22. 17 28. 72 1
 

289. 50 2
 

381. 09 1
 

019. 58

200 0. 012
 

1 -15. 28 29. 39 1
 

403. 75 2
 

587. 52 1
 

526. 82

300 0. 013
 

5 -10. 19 29. 85 1
 

495. 90 2
 

801. 45 1
 

731. 18

400 0. 013
 

9 -7. 14 29. 98 1
 

589. 86 2
 

853. 25 1
 

864. 47

500 0. 014
 

5 -5. 70 30. 08 1
 

624. 92 2
 

958. 33 1
 

911. 25

口水温有关,则换热量的不确定度为:

UQ = (0. 2%) 2 + (0. 1%) 2 = 0. 22%
　 　 5)在求得热管换热量的不确定度后,根据 Q =
kAΔT, 传热系数 k 与换热量 Q 及温差 ΔT 有关,则蒸

发-冷凝器传热系数的不确定度为:

Uk = (0. 22%) 2 + (0. 4%) 2 = 0. 46%

2
 

蒸发-冷凝器传热模型

　 　 对实验中使用的 U 型结构蒸发-冷凝器展开数

值模拟,根据蒸发-冷凝器传热特性,按照工质流动

方向对单位长度的管路进行迭代传热计算,并与实验

结果进行对比。
2. 1

 

计算模型
　 　 基于均相流模型,将两相流质量、能量及动量守

恒方程与管外冷凝和管内沸腾传热经验公式相结合,
建立一维稳态流动蒸发-冷凝器传热计算模型,控制

方程如下:
1)质量守恒方程:

ρ1A1v1 = ρ2A2v2 (9)
　 　 2)能量守恒方程[19] :

m· h1 +
v1

2

2
+ gz1( ) + Q =m· h2 +

v2
2

2
+ gz2( ) (10)

　 　 3)动量守恒方程[20] :

Δp = f l
di

+ n(ζ1 + ζ2) +
2(x2 - x1)

x

é

ë

ê
ê

ù

û

ú
ú

vv2
m

2
(11)

Re = vmdi / μ (12)

K′ = 4ψ
divmg

(13)

式中:ρ1、ρ2 分别为进、出口密度,kg / m3;A1、A2 分别

为进、出口截面积,m2; v1、 v2 分别为进、出口流速,
m / s; m· 为单位质量流量,kg / s;h1、h2 分别为进、出口

焓值,J / kg;z1、z2 分别为进、出口高度,m;Q 为除进、
出口外单位时间从外部进入的热量,W;Δp 为沸腾

(或冷凝)状态下管内压力降,kPa;f 为两相流动的阻

力系数,含油小于 6%时, f = 0. 037(K′ / Re) 0. 25; Re 为
雷诺数;K′为沸腾准则数;ψ 为热流密度,W / m2;di 为

管内径,mm;vm 为质量流率,kg / ( m2·s);μ 为蒸发温

度下,制冷剂饱和液的动力黏度,N·s / m2;l 为传热管

直管段长度,m;ζ1 为弯头的局部阻力系数,无油时,
ζ1 为 0. 8 ~ 1. 0;ζ2 为弯头的摩擦阻力系数,无油时,
ζ2 = 0. 094R / di, R 为曲率半径,mm;n 为弯头数目;
􀭰v 为制冷剂的平均比容,m3 / kg;x1、x2、􀭰x 分别为进、出
口和平均制冷剂干度;g 为重力加速度,m / s2。

管外冷凝和管内沸腾传热经验公式与单位管长

热流量计算式如下:
1)蒸气不流动时,制冷剂的冷凝传热系数按努

谢尔特公式计算[20] :

αc = c β
Δtl′( )

1
4

= c′ β
ψl′( )

1
3

(14)

β = λ3ρ2gr / μ (15)

式中:c、c′为系数,对于水平单管 c = 0. 725,c′ = 0. 65;
对于垂直面(如立式壳管式冷凝器的竖管、竖壁)液

膜呈层流流动时,c= 0. 943,c′ = 0. 925;液膜呈波浪形

流动时,c= 1. 13,c′= 1. 18;l′为定形尺寸,水平单管取

管外径 d0,垂直面取其高度 H,m;Δt 为冷凝温度与壁

面温度之差,℃ ;β 为物性系数,W3·N / (m6·K3·s);λ
为冷凝液的导热系数,W / ( m·K);ρ 为冷凝液的密

度,kg / m3;r 为制冷剂的比潜热,J / kg;μ 为冷凝液的

动力黏度,N·s / m2。
2)管内沸腾传热系数选用 J.

 

Chawla 关联式[21] :

αb = B G1. 4

Di
0. 5 (16)

B =
0. 011

 

5λLρL
0. 06

g0. 3ρG
0. 66μL

0. 575μG
0. 225 (17)
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式中:αb 为管内制冷剂的沸腾传热系数,W/ (m2·K);
G 为制冷剂的质量流率,kg / ( m2·s);Di 为蒸发管内

径,mm;λL 为液相导热系数,W / ( m·K);ρL、ρG 分别

为制冷剂液相密度、气相密度,kg / m3;μL、μG 分别为

液相动力黏度、气相动力黏度,N·s / m2。
3)单位管长热流量计算[18] :

ql =
to - ti

1
2hiπri

+ 1
2πλw

ln
do

di

+ 1
2hoπro

(18)

式中:ql 为单位管长热流量,W / m; ti、 to 分别为管壁

两侧温度,℃ ;hi、ho 分别为管两侧工质与管壁之间的

表面传热系数, W / ( m2·K);λw 为管壁导热系数,
W / (m·K);ri、ro 分别为管内外半径,mm;di、do 分别

为管内、外直径,mm。
此外,程序中所有涉及的制冷剂的物性参数均通

过调用美国 NIST 软件 Refprop
 

9. 1 获得。
2. 2

 

模型计算流程
　 　 针对实验中的 U 型结构蒸发-冷凝器,主要对其

分液头、换热两相流管段及弯头进行数值模拟,分液

头假设为等熵过程,弯头进行压降计算,传热两相流

管段计算流程如图 9 所示。
根据实验,选择 R134a 工质,输入 EEV 不同开

度下热管侧工质温度、冷凝器进出口温度、蒸发-冷

凝器进出口温度、蒸发-冷凝器入口管径、U 型结构

管径与管长及冷凝器放热量等参数,计算模拟蒸发

-冷凝器换热量及传热系数并与实验结果进行

对比。

3
 

仿真与实验结果对比

　 　 对传热面积为 0. 4
 

m2 的蒸发-冷凝器进行数值

模拟,换热管段按单位长度进行迭代计算,将不同开

度下的实验参数输入程序,当热泵侧工质流量变化

时,蒸发-冷凝器的换热量与传热系数的实验数据与

模拟对比如图 10 所示, 换热量对比平均误差为

18. 91%,传热系数对比平均误差为 18. 93%。 开度为

100 时,热泵侧工质流量为 0. 010
 

4
 

kg / s,换热管内工

质流率为 51. 75
 

kg / (m2·s),换热量误差为 56. 44%,
传热系数误差为 56. 47%,误差最大,而当换热管内

工质流率增加 16. 35%时,换热量及传热系数误差将

急剧减小,这主要是由于 J.
 

Chawla 关联式中的传热

系数与制冷剂的质量流率有很大关系[21] ,当制冷剂

的质量流率较小时,沸腾传热系数显著降低,换热量

减少,因此 J.
 

Chawla 关联式可能不适用于循环工质

流率很低的情况。

图 9
 

传热两相流管段计算流程

Fig.9
 

Calculation
 

process
 

of
 

the
 

two-phase
 

flow
 

heat
 

transfer
 

tube
 

section

图 10
 

蒸发-冷凝器换热量、传热系数实验与模拟对比

Fig.10
 

Comparison
 

of
 

experimental
 

and
 

simulation
 

results
 

on
 

heat
 

transfer
 

and
 

heat
 

transfer
 

coefficient
 

of
 

the
 

evaporator-condenser

4
 

结论

　 　 重力热管与热泵直接换热式蒸发-冷凝器两侧
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均发生相变换热,相关实验研究较少。 本文对普通列

管式蒸发-冷凝器(热泵侧工质走壳程)和改进后的

U 型结构蒸发-冷凝器(热泵侧工质走管程)进行了

研究,得到如下结论:
1)当普通列管式蒸发-冷凝器竖直布置热泵侧

工质走壳程传热面积为 2. 1
 

m2 时,其传热系数整体

偏小,传热系数最大为 75. 34
 

W / (m2·℃ )。 蒸发-冷
凝器的换热性能不理想,主要原因为蒸发-冷凝器内

部大部分传热面处于过热蒸气单相换热状态。
2)当 U 型结构蒸发-冷凝器水平布置热泵侧工

质走管程传热面积约为 0. 2
 

m2 时,其传热系数整体

提高,传热系数最大为 2
 

037. 92
 

W / ( m2·℃ )。 随着

热泵侧工质流量的增加,传热系数先升高后降低,主
要是由于热管侧与蒸发-冷凝器的平均温差随工质

流量的增加逐渐变小,工质流量增至一定程度时,蒸
发-冷凝器换热量受面积限制增加有限,部分未汽化

的工质在蒸发-冷凝器出口发生闪蒸,平均温差变

大,使传热系数又降低。
3)当 U 型结构蒸发-冷凝器水平布置热泵侧工

质走管程传热面积约为 0. 4
 

m2 时,传热系数最大为

1
 

911. 25
 

W / (m2·℃ )。 传热系数随着热泵侧工质流

量的增加逐渐升高,主要是由于热管侧与蒸发-冷凝

器的平均温差随工质流量的增加逐渐减小。
4)使用管壳式蒸发-冷凝器传热计算模型对实

验中 U 型结构蒸发-冷凝器进行数值模拟,其换热量

模拟结果与实验结果的平均误差为 18. 91%,通过实

验证实了计算模型的准确性。
对于重力热管与热泵直接换热式蒸发-冷凝器

传热性能的研究,未来可以采用强化传热的方法,如
改变传热面形状和大小、工质流动状况及壁面状况

等,增加蒸发-冷凝器的换热量,其传热性能可能有

进一步提升。
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