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　　摘　要：分离式热管空调能够有效降低基站能耗，采用微通道换热器作为其蒸发器和冷

凝器可提高其换热性能．为了分析充液率对微通道分离式热管换热量、能效比及制冷剂压

力、温度的影响，以及两种风量，不同室外温度下最佳充液率范围和换热量的变化，由焓差实

验台模拟基站室内外环境，以Ｒ２２为工质，对该系统进行测试．结果表明：标准工况下，系统

最大换热量和ＥＥＲ分别为４．０ｋＷ 和１１．８，最佳充液率范围为７９．３％～１０５．８％，系统压

力随充液率增加而增大，蒸发器进出口温差随充液率的增加先减小，后略有增大；蒸发器侧

的风量由３０００ｍ３／ｈ减少到１７００ｍ３／ｈ时，最佳充液率范围不变，最大换热量和ＥＥＲ减少

了２９％，蒸发器出风温度由２３．９℃降低到２３．０℃．在不同室外温度下，最佳充液率范围随

室外温度降低而变小，室内外温差增加能显著提高该系统的换热性能．研究结果对基站用微

通道分离式热管的理论模型建立、节能设计与运行控制有一定参考价值．
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　　随着通信技术的快速发展，通信基站的规模、数量

不断增加，其运行能耗高的问题日益突出．其中，基站

ＩＴ设备发热功率高，需全年每天２４ｈ对其工作环境供

冷，据统计，空调能耗大约占基站整体能耗的４７％．因

此，有效降低空调运行成本是基站建设中面临的紧迫

问题［１］．热管作为新型、高效的传热设备应用于基站制

冷系统中，能在保证机房内设备所需工作温度和空气

品质的同时，大幅度减少基站能耗［２］．Ｚｈｏｕ等
［３］建立

的能耗模拟模型表明热管空调能够应用于全国８７％的

通信基站，其年节能率可超过３０％．金鑫等
［４］对分离式

热管机房空调性能的实验研究表明，与传统机房空调

系统相比，其节能率达６２．４％．

分离式热管换热特性受诸多因素影响，其中换

热结构和充液率是影响其传热效率的重要因素．陈

岚等［５］通过对水平排管串联型分离式热管进行实

验研究，计算出换热量和传热系数，得到最佳充液率

范围为７０％～１１４％．熊翰林等
［６］将２根Φ４２ｍｍ

的Ｕ形铜管结构的分离式热管用于显热回收，并对

其传热特性进行实验研究，指出充液率为６６％～

７５％时，显热效率最高．洪光、任杰等
［７－８］对采用水

平布置蛇管串联结构和套片管式结构的分离式热管

进行了实验研究．汤广发等
［９］通过建立稳态数学模

型，分析了分离式热管尺寸、工质蒸发温度和热输入

量对充液率的影响．可见关于分离式热管的实验研

究多采用铜管翅片式结构作蒸发器和冷凝器．微通

道结构换热器相比铜管翅片结构具有结构紧凑、压

降低、换热能力强、风阻小及充注量低等优点［１０］，但

目前针对以微通道换热器作为分离式热管蒸发器和

冷凝器的研究较少．金鑫等
［１１］通过实验研究分析了

充液率、高度差、进出口数量等因素对微通道分离式

热管换热量的影响．Ｌｉｎｇ等
［１２］通过对微通道结构

的分离式热管建立稳态数学模型，分析了质量流量、

结构参数等对换热性能的影响．国内外很少有涉及

微通道分离式热管充液率对制冷剂压力和温度的影

响、不同运行条件下系统最佳充液率确定的实验研

究，然而，这些参数对运行机理的解析、运行控制以

及理论模型的验证，具有重要的参考意义．

本文采用微通道换热器作为蒸发器和冷凝器，

以Ｒ２２为工质，在焓差实验台上对应用于基站的分

离式热管进行了实验研究，分析了标准工况下充液

率对换热量、ＥＥＲ、制冷剂压力、温度的影响，确定了

２种蒸发器进风风量下的最佳充液率范围和换热量

的变化．通过测试不同工况下系统的换热性能，分析

了不同室外温度对系统最佳充液率和ＥＥＲ的影响．

１　实验设备与测试条件

１．１　微通道分离式热管介绍

分离式热管由蒸发器、冷凝器、上升气管、下降

液管、风机及相关部件组成，如图１所示．系统工作

时，液态工质在蒸发器中与室内热空气换热，蒸发后

通过上升气管进入冷凝器，在冷凝器中与室外冷空

气换热，冷凝为液态后通过重力作用由下降液管回

流到蒸发器中，如此循环往复运行．实验中，冷凝器

出口与蒸发器入口高度差为２ｍ，上升气管管径为

１９ｍｍ，长度为３．６６ｍ，下降液管管径为１６ｍｍ，长

度为４．３７ｍ．微通道换热器由扁管、集流管和百叶

１－蒸发器；２－上升气管；３－下降液管；４－冷凝器；

５－压力传感器；６－ＰＴ１００铂电阻；７－科里奥利质量流量计；

８－电子称；９－制冷剂罐；１０－真空泵；１１－压力表；

１２－数据采集仪；１３－电脑

图１　微通道分离式热管结构示意图
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窗翅片组成，结构如图２所示．其微通道尺寸为１．４

ｍｍ×０．９ｍｍ，扁管宽度为２５ｍｍ，蒸发器和冷凝

器扁管数量分别为７５根和８０根，长度分别为０．７８

ｍ和０．８２ｍ．百叶窗角度为３０°，尺寸参数见表１．

图２　微通道换热器结构示意图

Ｆｉｇ．２　Ｓｃｈｅｍａｔｉｃｄｉａｇｒａｍｏｆｔｈｅｍｉｃｒｏｃｈａｎｎｅｌ

ｈｅａｔｅｘｃｈａｎｇｅｒ

表１　百叶窗翅片的主要结构参数

犜犪犫．１　犌犲狅犿犲狋狉犻犮犪犾狆犪狉犪犿犲狋犲狉狊狅犳犾狅狌狏犲狉犳犻狀 犿犿　

百叶窗

间距犘ｌ

百叶窗

长度犔ｌ

扁管间

距犘ｔ

翅片间

距犘ｆ

翅片高

度犎ｆ

翅片厚

度δｆ

１ ７ １０ １．５ ８ ０．１

１．２　实验条件与步骤

本实验通过焓差实验台的制冷系统、加热加湿

系统及控制系统模拟室内外环境，通过数据采集仪

记录温度、湿度、压力、流量、风机运行时的电压和电

流、风量等参数，由焓差实验台测定标准流量喷嘴前

后静压差得到系统循环风量．如图３所示，在测点１

和２测量室内外环境的温湿度，测点３测量蒸发器

出风温度，测点４测量喷嘴处空气干湿球温度．在测

点５，６，７，８布置压力传感器和ＰＴ１００铂电阻，分别

测量蒸发器和冷凝器进出口制冷剂压力和温度．制

冷剂循环流量由安装在下降液管上的科里奥利质量

流量计进行测试．测量装置与数据采集仪连接，具体

安装与连接位置如图１所示，其控制精度见表２．

由于基站ＩＴ设备常年运行，需要保证一定的

室内温度，通过焓差实验台将室内侧干湿球温度控

制为２８．０℃／１９．３℃，室外工况条件见表３．用真空

泵对系统抽真空后，通过充注管路充注制冷剂，实验

开始前预先充入０．８ｋｇ制冷剂，之后逐次增加，直

到３．６ｋｇ．焓差实验台和数据采集仪设置为每１０ｓ

记录一组数据，运行２０ｍｉｎ后系统基本稳定，４０

ｍｉｎ后进行下一次充注．

ａ－调零风机；ｂ－加热器；ｃ－蒸发器；ｄ－冷凝器；

ｅ－风机；ｆ－微通道换热器；ｇ－流量计；ｈ－蒸发器；

ｉ－加湿器；ｊ－加热器；ｋ－风机；ｌ－预热器

图３　焓差实验台与实验装置布置示意图

Ｆｉｇ．３　Ｅｌｅｖａｔｉｏｎｖｉｅｗｏｆｔｈｅｅｎｔｈａｌｐｙｄｉｆｆｅｒｅｎｃｅ

ｌａｂｏｒａｔｏｒｙａｎｄｅｘｐｅｒｉｍｅｎｔｄｅｖｉｃｅｓ

表２　主要参数测量精度

犜犪犫．２　犕犲犪狊狌狉犲犱狆犪狉犪犿犲狋犲狉狊犪狀犱狋犺犲狆狉犲犮犻狊犻狅狀

测量

装置

测温

装置

／℃

Ｐｔ１００

铂电阻

／℃

风量测

量装置

／ｋＰａ

压力传

感器

／ｋＰａ

质量

流量计

／（ｋｇ·ｈ－１）

电流测

量装置

／Ａ

电压测

量装置

／Ｖ

测量误差 ±０．２ ±０．１ ±１．５ ±７．５ ±１．０ ±０．２ ±２．５

表３　室外工况条件

犜犪犫．３　犗狌狋犱狅狅狉狅狆犲狉犪狋犻狀犵犮狅狀犱犻狋犻狅狀狊 ℃

工况 干球温度 湿球温度

工况１ ２３．０ １５．３

工况２（标准工况） １８．０ １１．４

工况３ １３．０ ７．４

工况４ ８．０ ３．４

２　试验结果与分析

分离式热管充液率定义为：冷态时蒸发器中工

质体积与蒸发器容积之比［１３］，计算式见式（１）．

ＦＲ＝
犕

ρ犾犞ｅ
． （１）

式中：ＦＲ为充液率；犕 为充注量，ｋｇ；ρ犾 为制冷剂

在２０℃时的密度，ｋｇ／ｍ
３ ；犞ｅ为蒸发器容积，ｍ

３ ．

换热量和ＥＥＲ是评价该系统的重要技术指标，

系统换热量采用空气侧焓差法计算，见（２）．

犙＝
犌ａ 犺ｉｎ－犺（ ）ｏｕｔ

狏１＋（ ）犠
． （２）

式中：犙 为换热量，ｋＷ ；犌ａ 为空气体积流量，

ｍ３／ｓ；犺ｉｎ和犺ｏｕｔ 分别为蒸发器进出口空气比焓，
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犽犑／犽犵；狏为喷嘴处空气比体积，ｍ
３／ｋｇ；犠 为喷嘴

处空气含湿量，ｋｇ／ｋｇ．

系统ＥＥＲ如式（３）所示．

ＥＥＲ＝
犙
犘
． （３）

式中：犘为系统运行时消耗的总功率，ｋＷ．空气侧

传热系数采用 Ｋｉｍ等
［１４］列出的关系式来计算，如

式（４）所示．

犺ａ＝犼犚犲ａ犘狉
１／３
ａ
λａ
犘犾
． （４）

式中：犺ａ为空气侧传热系数，Ｗ／ ｍ
２·（ ）Ｋ ；犚犲ａ为

空气侧雷诺数；犘狉ａ为空气普朗特数；λａ为空气导热

系数，Ｗ／ ｍ·（ ）Ｋ ；犘犾为百叶窗间距，ｍ．

空气流过百叶窗翅片的犼因子，计算式见式

（５）．

犼＝犚犲
－０．４８７
ａ

θ（ ）９０
０．２５７ 犘ｆ

犘（ ）
犾

－０．１３ 犎ｆ
犘（ ）
犾

－０．２９

×

　　
犅ｆ
犘（ ）
犾

－０．２３５ 犔ｌ
犘（ ）
犾

０．６８ 犘ｔ
犘（ ）
犾

－０．２７９
δｆ
犘（ ）
犾

－０．０５

．

（５）

式中：θ为百叶窗角度，°；犘ｆ为翅片间距，ｍ；犎ｆ为

翅片高度，ｍ；犅ｆ为翅片宽度，ｍ；犔犾 为百叶窗长

度，ｍ；犘狋为扁管间距，ｍ；δｆ为翅片厚度，ｍ．

２．１　充液率对换热性能的影响

在标准工况下，微通道分离式热管换热量和

ＥＥＲ随充液率变化的关系如图４所示．随着充液率

的增加，换热量和ＥＥＲ先增大后减小．实验中发现

充液率过低时，系统无法正常启动，换热量几乎为０

ｋＷ．当ＦＲ＝３３．０％时，换热量较低，因为在较低充

液率下，系统易出现干涸现象，少量液态工质在蒸发

器底部快速变为气态，蒸发器上部无液膜覆盖，进行

的是蒸气被加热的过程，蒸气热容较小，换热量较

少，ＥＥＲ较低．当充液率由３３．０％增加到７９．３％

时，换热量迅速上升，此范围内，随着充液率增加，蒸

发器中相变换热比例不断提高，换热量和ＥＥＲ明显

提高．可 以 看出最佳充 液率范围为 ７９．３％ ～

１０５．８％，最佳换热量为４．０ｋＷ，ＥＥＲ为１１．８，充分

体现了微通道分离式热管的高效换热性能．随着充

液率继续增加，换热量和ＥＥＲ呈下降趋势，这是由

于蒸发器中液态工质过多，液池长度的增加减少了

相变换热的比例，且过高的充液率易使蒸发器入口

处工质出现不饱和状态，影响蒸发器的传热性能．当

充液率增大到一定值，蒸发器只处于液相区时，系统

无法运行．

充液率／％

图４　换热量和ＥＥＲ随充液率的变化

Ｆｉｇ．４　ＴｈｅｈｅａｔｔｒａｎｓｆｅｒｒａｔｅａｎｄＥＥＲ

ｗｉｔｈｄｉｆｆｅｒｅｎｔｆｉｌｌｉｎｇｒａｔｉｏ

２．２　充液率对制冷剂侧压力和温度的影响

在标准工况下，蒸发器和冷凝器进出口制冷剂

压力及质量流量随充液率的变化情况如图５所示．

由图可以看出，系统质量流量随着充液率增加而增

大．充液率从３３．０％增加到５９．５％时，蒸发器进口

压力由８８８．６ｋＰａ上升到９７４．５ｋＰａ，蒸发器和冷凝

器内的压降很小，这是由于在低充液率下，流量较

小，微通道扁管内工质流动速度较小，压降较小．随

充液率的继续增加，系统压力增加较缓，但当流量增

大时，蒸发器和冷凝器中工质压降也逐渐增大，且蒸

发器中工质压降高于冷凝器中压降．

充液率／％

图５　质量流量、蒸发器和冷凝器进口

压力与充液率的关系

Ｆｉｇ．５　Ｔｈｅｍａｓｓｆｌｏｗｒａｔｅ，ｉｎｌｅｔａｎｄｏｕｔｌｅｔ

ｒｅｆｒｉｇｅｒａｎｔｐｒｅｓｓｕｒｅｓｏｆｅｖａｐｏｒａｔｏｒａｎｄｃｏｎｄｅｎｓｅｒ

ｗｉｔｈｄｉｆｆｅｒｅｎｔｆｉｌｌｉｎｇｒａｔｉｏ

图６为不同充液率下，蒸发器进出口制冷剂温

度、进口过冷度和出口过热度随充液率变化曲线，可

以看出，蒸发器进出口温差随充液率增加先减小后

增大．充液率为３３．０％时，蒸发器进出口温差最大

为７．１℃，出口过热度为９．１℃，这是由于工质在蒸

发器中主要进行显热交换．随着充液率的增加，蒸发
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器进口出现过冷，出口温度和过热度均降低．在充液

率为７９．３．％～１０５．８％时，进口温度和出口温度曲

线完全重合，进口过冷度和出口过热度基本为０℃，

说明此充液率范围内蒸发器中工质全部进行潜热换

热，系统处于最佳运行状态．随着充液率继续增加，

进口过冷度略有上升，进出口温差略有增大，此时进

入蒸发器的工质已处于过冷态，先进行显热换热，温

度升高达到饱和后，进行潜热换热，直至流出蒸发

器．工质在蒸发器和冷凝器进出口的状态从换热机

理上验证了系统最佳充液率的范围为７９．３％～

１０５．８％．

充液率／％

图６　蒸发器进出口温度、进口过冷度

和出口过热度随充液率的变化

Ｆｉｇ．６　Ｖａｒｉａｔｉｏｎｏｆｔｅｍｐｅｒａｔｕｒｅｓａｔｅｖａｐｏｒａｔｏｒｉｎｌｅｔａｎｄ

ｏｕｔｌｅｔ，ｓｕｐｅｒｃｏｏｌｉｎｇａｔｔｈｅｅｖａｐｏｒａｔｏｒｉｎｌｅｔａｎｄｓｕｐｅｒｈｅａｔ

ａｔｔｈｅｅｖａｐｏｒａｔｏｒｏｕｔｌｅｔｗｉｔｈｄｉｆｆｅｒｅｎｔｆｉｌｌｉｎｇｒａｔｉｏ

２．３　风量对换热性能的影响

基站内负荷以显热为主，宜采用大风量、小焓差

的空调系统．由于基站ＩＴ设备部分开启时负荷会

有所减小，此时可减小室内循环风量．为测试标准温

度工况、较低风量下微通道分离式热管的换热特性，

将室内侧循环风量由３０００ｍ３／ｈ降低到１７００ｍ３／

ｈ，此时，平均空气侧传热系数降低了２５％，由１１２．４

Ｗ／（ｍ２·Ｋ）降低到８３．９Ｗ／（ｍ２·Ｋ），可见，风量

是影响换热器空气侧传热系数的主要因素之一．

蒸发器侧换热量、ＥＥＲ和蒸发器出风温度随充

液率的变化情况如图７和图８所示．可以看出，２种

风量下，换热量和ＥＥＲ随着充液率增加均先增大后

略有减小，蒸发器出风温度随充液率增加先减小，之

后略有增大．在低充液率范围内，２种风量下蒸发器

出风温度相接近，风量对换热量和ＥＥＲ的影响较

小．这是因为低充液率下制冷剂侧换热效果较差，总

传热系数主要受制冷剂换热系数影响，风量对换热

量的影响较小．随着充液率的增加，风量对换热量和

ＥＥＲ的影响逐渐增大，这是因为随着充液率增加，

制冷剂侧传热系数快速增大，总传热系数主要受空

气侧传热系数影响．在充液率为７９．３％～１０５．８％

时，不同风量下的换热量和ＥＥＲ均处于较高值，蒸

发器出风温度达到较低值，系统处于最佳运行状态．

当风量由３０００ｍ３／ｈ降低到１７００ｍ３／ｈ时，系统最

大换热量和 ＥＥＲ 降低了２９％，最低出风温度由

２３．９℃降低到２３．０℃，可见降低风量后，系统最佳

充液率范围未改变，但换热性能有明显降低．

充液率／％

图７　不同风量下ＥＥＲ随充液率的变化

Ｆｉｇ．７　ＶａｒｉａｔｉｏｎｏｆＥＥＲｗｉｔｈｆｉｌｌｉｎｇｒａｔｉｏ

ｕｎｄｅｒｄｉｆｆｅｒｅｎｔａｉｒｆｌｏｗｒａｔｅ

充液率／％

图８　不同风量下蒸发器出风温度随充液率的变化

Ｆｉｇ．８　Ｖａｒｉａｔｉｏｎｏｆａｉｒｔｅｍｐｅｒａｔｕｒｅａｔｅｖａｐｏｒａｔｏｒ

ｏｕｔｌｅｔｗｉｔｈｆｉｌｌｉｎｇｒａｔｉｏｕｎｄｅｒｄｉｆｆｅｒｅｎｔａｉｒｆｌｏｗｒａｔｅ

２．４　不同室外工况对换热性能的影响

为了保证微通道分离式热管在不同室外工况下

处于最佳的运行模式，实验中对系统在室外工况１

～４下进行换热性能测试，确定系统的最佳充液率

及研究室外环境温度对换热性能的影响．不同室外

工况下，微通道分离式热管换热量随充液率的变化

如图９所示．由图可知，在不同的工况下，换热量随

充液率增加均呈先增大后减小的趋势，且在低充液

率下，室外温度的降低对换热量的影响较小．在工况
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１下，充液率为５９．５％～１１２．４％时，换热量基本不

变，最大换热量只有１．６ｋＷ．在工况２和３下，系统

进入最佳运行状态时的充液率分别为７９．３％和

８５．９％．当充液率增加至９９．１％时，系统在工况４

下的换热量达到最大值７．４ｋＷ．可见，随着室外温

度的降低，充液率对换热量的影响逐渐增大，为保证

系统处于最佳运行状态所需的充注量越来越大．但

在充液率为９９．１％时，系统在４种工况下均处于最

佳运行状态．

充液率／％

图９　不同室外工况下换热量随充液率的变化

Ｆｉｇ．９　Ｖａｒｉａｔｉｏｎｏｆｈｅａｔｔｒａｎｓｆｅｒｒａｔｅｗｉｔｈｆｉｌｌｉｎｇｒａｔｉｏ

ｕｎｄｅｒｄｉｆｆｅｒｅｎｔｏｕｔｄｏｏｒｏｐｅｒａｔｉｎｇｃｏｎｄｉｔｉｏｎｓ

在最佳充液率９９．１％时，ＥＥＲ随室内外温差的

变化如图１０所示．室内外温差为５℃时，热管已经

可以运行，换热量较低，ＥＥＲ为４．８．这是因为冷凝

器侧进风温度较高，制冷剂与空气温差小，在冷凝器

中液化的工质较少，进入蒸发器后快速蒸发，进而过

热蒸气与空气进行显热交换，换热效果较差；另一方

面，系统循环动力较小，质量流量较小，也是导致换

热量小的原因之一．

温差／℃

图１０　ＥＥＲ与不同温差的关系

Ｆｉｇ．１０　ＶａｒｉａｔｉｏｎｏｆＥＥＲｗｉｔｈｔｅｍｐｅｒａｔｕｒｅｄｉｆｆｅｒｅｎｃｅ

当温差从５℃增加到１０℃时，ＥＥＲ由４．８增

加到１１．８，这是因为随着冷凝器进风温度的降低，

冷凝器出口液态工质增多，在蒸发器中发生相变换

热的液态工质逐渐充足，换热量增大，大大提高了系

统的ＥＥＲ．温差从１０℃增大到２０℃时，ＥＥＲ增加

了７１．６％，可达到２０．７，充分体现了微通道分离式

热管在较低室外温度下较高的节能性．由图１０还可

以看出，随着室内外温差的增加，ＥＥＲ的增大趋势

逐渐减弱，这是因为随着室外侧温度的降低，冷凝器

中工质被冷却为过冷态，进入蒸发器中的液态工质

充足，温度降低，此时，换热量增大的主要原因由潜

热换热工质的增多变为进入蒸发器中的工质与室内

侧空气温差增大．

３　结　论

通过在焓差试验台对微通道分离式热管进行基

站标准工况及不同室外温度下的实验，得到如下结

论．

１）在标准工况下：①随着充液率的增加，微通

道分离式热管换热量和ＥＥＲ先增大后减小，最大换

热量和ＥＥＲ分别为４．０ｋＷ和１１．８，最佳充液率范

围为７９．３．％～１０５．８％．该系统应用于基站时具有

高效换热性能．②系统压力和压降随充液率的增加

而增大，蒸发器中工质压降高于冷凝器中工质压降．

蒸发器进出口温差随充液率增加先减小后增大，在

最佳充液率下，温差为０℃，进口过冷度和出口过热

度基本为０℃．结果对建立系统数值模型具有参考

意义．③风量由３０００ｍ
３／ｈ降低到１７００ｍ３／ｈ，最

佳充液率范围没有明显变化，在最佳充液率范围内，

换热量和ＥＥＲ降低了２９％，最低出风温度由２３．９

℃降低到２３．０℃，试验结果能够为该系统运行控制

提供参考．

２）不同室外温度下：室外温度越低，充液率对

换热量的影响越大，系统可取的最佳充液率范围越

小．在最佳充液率为９９．１％时，室内外温差从１０℃

增加到２０℃，ＥＥＲ由１１．８增加到２０．７．可见该系

统利用自然冷源的时间较长，且室外温度的降低可

显著提高系统节能性．
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