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双回路逆流干式蒸发器设计及实验验证＊
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摘要　基于非对称空间传热理念，设计了一种新型双回路逆流干式蒸发器，并将其安装在
空气源热泵机组上进行实验测试。理论计算和测试结果表明：制冷工况下，干式蒸发器总表面
传热系数的理论计算值为１　７０９．４Ｗ／（ｍ２·Ｋ），实测值为１　９３８．１Ｗ／（ｍ２·Ｋ），后者比前者大

１１．８％；制热工况下，干式蒸发器总表面传热系数的理论计算值为１　８３４．９Ｗ／（ｍ２·Ｋ），实测
值为２　２２６．４Ｗ／（ｍ２·Ｋ），后者比前者大１７．５％。对误差原因进行了分析，结果显示：实际测
试时壳程流速增大；蒸发器内换热管的污垢热阻很小。
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０　引言
蒸发器是制冷／热泵装置中的重要换热设备，

根据被冷却介质种类的不同，蒸发器可分为冷却液
体载冷剂的水（液）冷蒸发器和风冷蒸发器。根据
供液方式的不同，可分为干式、满液式和降膜式蒸
发器等。干式蒸发器应用较早，其理论研究和设计
技术比较成熟；降膜式蒸发器作为一种新型的蒸发
器，尽管具有一定的技术优势，但其产品相对不成
熟，仍处于研发阶段［１－２］。满液式、降膜式蒸发器主
要用于大型制冷机组，其优点是制冷效果好，缺点

是回油困难、制冷剂充注量大。干式蒸发器主要用
于中、小型制冷／热泵机组，其优点是调节性能好、
回油容易、制冷剂充注量小，缺点是换热性能较差、
流阻大［３］。从理论上讲，干式蒸发器的传热性能比
满液式蒸发器好［４］，但在实际应用中，传统干式蒸发
器的制冷效果比满液式蒸发器差［５］，这说明干式蒸
发器高效传热的潜力在实际应用中没有发挥出来。
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由于干式蒸发器仍有着广泛的应用，为了改善
传统干式蒸发器的换热性能，降低其流动阻力，提
高其综合性能，近年来，干式蒸发器的研究重点为：
利用各种高效传热管，提高其传热效率；优化管程
和壳程，改变对流换热方式；采用自支撑型强化换
热管，降低壳程流动阻力；控制污垢热阻等方面。
尽可能提高干式蒸发器的换热能力，减小尺寸，降
低流动阻力，达到节能、节材和减少制冷剂充注量
的目的。

传统的干式蒸发器主要为折流板壳管式换热
器，其主要缺点为：管外的折流板导致壳程的流动
阻力增大，管外水流和管内的制冷剂之间为叉流，
较之逆流，其传热温差小，传热效果相对较差［６］。
另外一种较为常见的是折流杆式换热器，与折流板
壳管式换热器相比，主要是对支撑结构进行了改
进，改变了流体的流动形态，从而强化了壳程换热
和减小了阻力损失［７］。新型自支撑型干式换热器
的换热管束靠管道本身的凹凸点相互接触，起到自
支撑作用，不需要折流板，壳程阻力比传统的折流
板换热器小。与常规干式蒸发器相比，具有传热效
率高、壳程压降小、抗垢性能好、占地面积小等优
点。本文将在总结前人研究的基础上，考虑节能、
节材和减少制冷剂充注量的要求，为模块空气源热
泵设计１种双回路逆流自支撑型干式蒸发器，并对
其总表面传热系数进行实验验证。

１　干式蒸发器的设计

１．１　设计参数
模块空气源热泵中的干式蒸发器，管程的制冷

剂为Ｒ２２，壳程的载冷剂为水，其主要参数如表１
所示。

表１　干式蒸发器主要设计参数
制冷量Ｑｅ／制热量Ｑｃ／ｋＷ　 ５０／６５
制冷剂 Ｒ２２
蒸发温度ｔｅ／℃ ２
冷凝温度ｔｃ／℃ ５０
冷水进／出口温度／℃ １２／７
热水进／出口温度／℃ ４０／４５

１．２　设计要求
由于对应型号的模块空气源热泵搭载２台涡

旋式压缩机，采用双风机风冷冷凝器，而干式蒸发
器要求整体设计，因此，干式蒸发器需设计成制冷
剂侧双回路、水侧单回路。管程制冷剂侧有２个回
路共４个进出口，管箱中的隔板将两路制冷剂分隔
开，壳程的载冷剂（水）为一路，进、出口各一个。如

图１所示，制冷剂与载冷剂纯逆流设计，以达到最
大传热温差的效果；此外，为了提高蒸发器的传热
性能，根据制冷剂在管内蒸发沸腾和冷凝的特性，
基于非对称空间传热理念，上下管程换热管设计成
不等传热面积，以适应制冷剂为液、气态时的传热
性能差异；上下壳程设计成流体空间体积相等，以
保证上下壳程载冷剂的流速相同，使干式蒸发器各
局部表面传热系数大大提升。

图１　干式蒸发器纵向示意图

１．３　设计计算

１．３．１　自支撑强化传热管选择
目前，行业内应用较多的自支撑强化传热铜管

主要有扭曲管和三叶管等。应用于中、小型换热器
内的扭曲管基圆外径多为９．５２，１２．７０，１５．８８ｍｍ这
几种规格。由文献［８］可知，换热管管径越小，单位
体积内布置的换热面积越大，从而相同容积蒸发器
内，采用小管径换热管的换热面积增大，提高了单位
体积的换热能力。由文献［９］可知，采用强化传热扭
曲管的蒸发器，与传统蒸发器相比，其总传热系数提
高了１５％左右。因此，对于相同换热能力的蒸发
器，采用强化传热扭曲管，可减小换热面积，节省管
材，并使蒸发器的体积减小，从而，减少制冷剂的充
注量。为使结构紧凑，提高换热性能，达到节能、节
材和减小制冷剂充注量的要求，本设计选用基圆外
径为９．５２ｍｍ的扭曲铜管，其主要参数如表２所
示。

表２　扭曲换热管主要结构尺寸
长轴Ａｏ／ｍｍ 短轴Ｂｏ／ｍｍ 扭矩Ｓ／ｍｍ 壁厚δ／ｍｍ
１１．０　 ７．９０　 ４０　 ０．４１

１．３．２　传热面积计算
初步假设蒸发器的总表面传热系数Ｋ＝１　８００

Ｗ／（ｍ２·Ｋ），换热平均温差Δｔｍ 为

Δｔｍ ＝
（ｔ１－ｔｅ）－（ｔ２－ｔｅ）

ｌｎｔ１－ｔｅｔ２－ｔｅ

（１）

式中　ｔ１ 和ｔ２ 分别为载冷剂进、出口温度，℃；ｔｅ
为蒸发温度，℃。

理论传热面积Ｆ为
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Ｆ＝ Ｑ
ＫΔｔｍ

（２）

式中　Ｑ为换热量，Ｗ。
扭曲换热管的长度Ｌ＝１　５００ｍｍ，则该蒸发器

的理论总管数Ｚ为

Ｚ＝ Ｆ
πｄｅｏＬ

（３）

ｄｅｏ＝ ２ＡｏＢｏ
１．５（Ａｏ＋Ｂｏ）－ ＡｏＢ槡 ｏ

（４）

式（３），（４）中　ｄｅｏ为扭曲管的当量外径，ｍｍ。
通常，为了安全起见，在实际设计中，换热器内

换热管的数量考虑取１０％左右的余量。

１．３．３　管内流程数计算
忽略冷凝器的过冷度，取过热度４℃，可查到

蒸发器进、出口制冷剂Ｒ２２的比焓，则制冷剂的质
量流量Ｇｒ为

Ｇｒ＝ Ｑ
ｈ２－ｈ１

（５）

式中　ｈ１ 和ｈ２ 分别为蒸发器进、出口制冷剂的比
焓，ｋＪ／ｋｇ。

管内单流程时的制冷剂流通面积Ｆｓ为

Ｆｓ＝ π４
（Ａｏ－２δ）（Ｂｏ－２δ）Ｚａ （６）

式中　Ｚａ为实际布置换热管数。
单位面积制冷剂质量流量Ｗｒ为

Ｗｒ＝ＧｒＦｓ
ｎ

（７）

　　干式蒸发器管内制冷剂质量流量一般取２００
ｋｇ／（ｍ２·ｓ）以下，为了改善换热性能，近年来，新
型高效传热干式蒸发器管内制冷剂质量流量有提
高的趋势。经试算，ｎ＝２时，Ｗｒ＝１２４．７３ｋｇ／
（ｍ２·ｓ），低于２００ｋｇ／（ｍ２·ｓ），较为合理。

１．３．４　管束布置
换热器壳体的尺寸由换热管的数量、管间距、

布置规则、壳程流体流速等因素决定。图２为干式
蒸发器的截面示意图，为配合空气源热泵的双压缩
机、分制冷剂环路的设计，干式换热器的左右半部
各为一个制冷剂回路，管程为二流程；中间用隔板
分隔开，壳程也为二流程。根据管子的实际排布需
要，上管程排管数为５４根，下管程为３８根，实际换
热面积为４．０ｍ２。

１．３．５　传热校核计算

图２　干式蒸发器横截面示意图

考虑管内外的污垢热阻及管壁的导热热阻，总
表面传热系数计算式为

Ｋ ＝ １

Ｒｄｉ＋１αｉ
ｄｅｏ
ｄｅｉ＋

δ
λ
ｄｅｏ
ｄｍ ＋

１
αｏ＋

Ｒｄｏ
（８）

式中　Ｒｄｉ为管内污垢热阻，取２．０×１０－５　ｍ２·Ｋ／

Ｗ；αｉ为管内表面传热系数，Ｗ／（ｍ２·Ｋ）；ｄｅｉ为扭
曲管当量内径，ｍｍ；λ为铜管管壁材料导热系数，
取３８３．８Ｗ／（ｍ·Ｋ）；ｄｍ 为ｄｅｏ和ｄｅｉ的对数平均
值，取９．３２ｍｍ；αｏ为管外表面传热系数，Ｗ／（ｍ２·

Ｋ）；Ｒｄｏ为管外污垢热阻，取８．６×１０－５　ｍ２·Ｋ／Ｗ。
制冷剂管内表面蒸发沸腾传热系数计算式［１０］

为

αｅｉ＝ＡＢｑ
０．４
ｉ Ｗ０．４

ｒ

ｄ０．６ｅｉ
（９）

式中　Ａ为物性系数，取０．４８７；Ｂ为修正系数，取

１．５；ｑｉ为热流密度，Ｗ／ｍ２。
制冷剂管内表面冷凝传热系数计算式［１０］为

α′ｉ＝０．４５５ （Ｃ β
ｑｉｄ ）

ｅｉ

１
３

（１０）

式中　β为物性系数，计算结果为５．４４×１０
１２　Ｗ３·

Ｎ／（ｍ６·Ｋ３·ｓ）；Ｃ为修正系数，Ｃ＝２．０。
管外表面载冷剂传热系数计算式［１１］为

αｏ＝ＤＮｕｏλｏｄｅｏ
（１１）

式中　Ｄ为修正系数，Ｄ＝１．３５；Ｎｕｏ为努塞尔数；

λｏ为导热系数，Ｗ／（ｍ·Ｋ）。

１．３．６　计算数据
干式蒸发器各参数计算结果如表３所示。
制冷和制热时，干式蒸发器管内外流体各参数

计算结果如表４所示。

２　实验验证

２．１　实验装置
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表３　干式蒸发器各参数计算结果
理论传热面积Ｆ／ｍ２ ３．８５

椭圆管当量外径ｄｅｏ／ｍｍ　 ９．１３

椭圆管当量内径ｄｅｉ／ｍｍ　 ８．７１

理论总管数Ｚ ８９

实际总管数Ｚａ ９８

实际传热面积Ｆａ／ｍ２　 ４．２４

　　为了测试双回路纯逆流自支撑型干式蒸发器
的综合总表面传热系数，将该型干式蒸发器安装在
模块式空气源热泵上，并利用焓差实验室进行相关
的实验测试。

图３为干式蒸发器实验测试示意图，带新型干

表４　干式蒸发器管内外流体各参数计算结果
制冷工况 制热工况

换热平均温差Δｔｍ／℃ ７．２１　 ７．２１
制冷剂的质量流量Ｇｒ／（ｋｇ／ｓ） ０．３４３　 ０．３４３
管内单流程时的流通面积Ｆｓ／ｍ２　 ０．００５　５　 ０．００５　５
单位面积制冷剂质量流速 Ｗｒ／（ｋｇ／
（ｍ２·ｓ））

１２４．７３　 １２４．７３

热流密度ｑｉ／（Ｗ／ｍ２） １１　７９２　 １５　３３０
管内表面传热系数αｉ／（Ｗ／（ｍ２·Ｋ）） ３　６８９．８　 ３　１３０．４
管外流体雷诺数Ｒｅｏ ６　１５５　 １７　０４７
普朗特数Ｐｒｏ ９．７３　 ４．１６
努塞尔数Ｎｕｏ ５１．２２　 ９６．９７
管外表面传热系数αｏ／（Ｗ／（ｍ２·Ｋ）） ４　８２１．９　 １０　１６４．５
总表面传热系数Ｋ／（Ｗ／（ｍ２·Ｋ）） １　７０９．４　 １　８３４．９

图３　干式蒸发器实验测试示意图

式蒸发器的空气源热泵由２个模块组成，压缩机采
用涡旋压缩机，冷凝器为风冷冷凝器，蒸发器为笔
者研发的新型高效干式蒸发器，节流装置采用热力
膨胀阀，制冷剂为Ｒ２２。整个空气源热泵安装于焓
差实验室的室外侧控制室内，空气源热泵冷水／热
水由水侧部分的系统来控制，以满足实验测试要
求。通过四通阀，可实现制冷／制热工况的转换。

通过调节干式蒸发器的载冷剂流量和温度来
控制制冷剂的蒸发温度。利用计算机和自动采集
系统对实验数据进行采集和实时监控。实验中使
用的测试仪器主要参数如表５所示。

表５　主要测试仪器
型号 量程 精度

铂热电阻 Ｐｔ１００　 ０～３００℃ Ａ级
湿度传感器 ＥＥ２０　 ０～１００％
涡轮流量传感器 ＬＷＧＹ－４０　 ２～１５ｍ３／ｈ　 １％
压力变送器 ＫＹＢ６００　 ０～４ＭＰａ　 ０．２５％
三相四线有功电度表 ＤＴ８６２－４　 ０～５０Ａ ２％

２．２　实验数据处理

２．２．１　制冷量

空气源热泵在制冷工况时，其制冷量的测试可
采用液体载冷剂法。空气源热泵的制冷量Ｑｅ等于
蒸发器的换热量，其计算式为

Ｑｅ＝ｍｃｐΔｔ＝ρＶｃｐ（ｔ１－ｔ２） （１２）

式中　ｍ为冷水质量流量，ｋｇ／ｓ；ｃｐ 为冷水比定压
热容，ｋＪ／（ｋｇ·℃）；Δｔ为算术平均温差，℃；ρ为冷
水密度，ｋｇ／ｍ３；Ｖ 为冷水体积流量，ｍ３／ｓ；ｔ１ 为冷
水进口温度，℃；ｔ２ 为冷水出口温度，℃。

２．２．２　制热量
空气源热泵在制热工况时，其制热量的测试同

样可采用液体载冷剂法，计算方法同２．２．１节。

２．２．３　总表面传热系数的计算
总表面传热系数可由式（２）计算得到。

２．３　实验测试结果
实验测试工况分为制冷工况和制热工况，空气

源热泵的制冷和制热工况通过焓差实验室来调节
和控制。制冷时的测试工况为干球温度３４．９９℃，
湿球温度２３．９９℃，制热时的测试工况为干球温度
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７．０６℃，湿球温度５．９８℃，实验测试结果如表６，７ 所示。
表６　制冷工况测试结果

时间／ｍｉｎ 平均值

５　 １０　 １５　 ２０　 ２５　 ３０　 ３５
进口水温／℃ １１．１９　 １１．１７　 １１．１７　 １１．１３　 １１．０９　 １１．０５　 １１．０１　 １１．１２
出口水温／℃ ７．１５　 ７．１４　 ７．１３　 ７．１０　 ７．０６　 ７．０４　 ７．００　 ７．０９
进出水温差／℃ ４．０４　 ４．０３　 ４．０４　 ４．０３　 ４．０３　 ４．０１　 ４．０１　 ４．０３
冷水流量／（ｍ３／ｈ） １１．１６　 １１．１７　 １１．１７　 １１．１７　 １１．１６　 １１．１６　 １１．１６　 １１．１６
制冷量／ｋＷ　 ５２．４４　 ５２．３９　 ５２．４８　 ５２．３９　 ５２．３０　 ５２．１９　 ５２．１３　 ５２．３３

表７　制热工况测试结果
时间／ｍｉｎ 平均值

５　 １０　 １５　 ２０　 ２５　 ３０　 ３５
进口水温／℃ ４０．２８　 ４０．１４　 ４０．２４　 ４０．２１　 ４０．２６　 ４０．２８　 ４０．３２　 ４０．２５
出口水温／℃ ４５．０２　 ４４．９０　 ４４．９７　 ４４．９７　 ４５．００　 ４５．０２　 ４５．０７　 ４４．９９
进出水温差／℃ ４．７４　 ４．７６　 ４．７３　 ４．７６　 ４．７４　 ４．７４　 ４．７５　 ４．７５
制热水流量／（ｍ３／ｈ） １１．４６　 １１．４７　 １１．４７　 １１．４６　 １１．４６　 １１．４７　 １１．４６　 １１．４６
制热量／ｋＷ　 ６３．３２　 ６３．４９　 ６３．１５　 ６３．５０　 ６３．１２　 ６３．２８　 ６３．３９　 ６３．３２

２．４　结果分析
制冷工况下实测得到的总表面传热系数为

１　９３８．１Ｗ／（ｍ２·Ｋ），对应的理论计算结果为
１　７０９．４Ｗ／（ｍ２·Ｋ），比理论计算结果大１１．８％；
制热工况下实际测试得到的总表面传热系数为

２　２２６．４Ｗ／（ｍ２·Ｋ），对应的理论计算结果为

１　８３４．９Ｗ／（ｍ２·Ｋ），比理论计算结果大１７．５％。
分析原因可知：实际测试时壳程流速增大，因

此，壳程的对流换热表面传热系数增大。根据实际
经验，在保持壳程流动阻力在合理范围的情况下，
尽量提高流速，以增大干式蒸发器的总表面传热系
数，有利于制冷机组／热泵整体性能的提升。此外，
由于干式蒸发器是全新的，蒸发器内换热管内外的
污垢尚未形成，其污垢热阻几乎为零。而理论计算
考虑了干式蒸发器污垢对换热性能的影响，因此，
理论计算值比实际测试值小是合理的。随着运行
时间的推移，理论计算值将与实际值逐渐接近。若
系统长期运行不清洗，则最终的实际值可能比理论
计算值还小。

３　结论

１）干式蒸发器在制冷工况下理论计算的总表
面传热系数为１　７０９．４Ｗ／（ｍ２·Ｋ），实际测试的
总表面传热系数为１　９３８．１Ｗ／（ｍ２·Ｋ），比理论
值提高了１１．８％；在制热工况下理论计算的总表
面传热系数为１　８３４．９Ｗ／（ｍ２·Ｋ），实际测试的
总表面传热系数为２　２２６．４Ｗ／（ｍ２·Ｋ），比理论
值提高了１７．５％；在合理的误差范围内，本文设计
的双回路逆流自支撑型干式蒸发器是可行的。

２）由于总表面传热系数的理论计算值考虑了

管内外污垢热阻，而实际测试时，全新的干式蒸发
器的污垢尚未形成，其污垢热阻很小，因此，理论计
算值比实际测试值小是合理的。

３）由于采用强化传热扭曲管作为换热管，较之
传统的蒸发器，笔者研制设计的双回路逆流自支撑
型干式蒸发器采用强化传热扭曲管，符合干式蒸发
器具有节能、节材和减少制冷剂充注量的发展方向。
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