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摘 要：为了降低数据中心的运行能耗，分离式热管冷却系统会根据实际负载降低风扇转
速，造成换热性能的衰减.为了对低风量和低负载下分离式微通道热管的换热性能进行研究
和分析，建立了适用于预测低风量下分离式微通道热管换热性能的一维稳态模型，并与试验

结果对比，验证了模型的准确性，其最大预测平均偏差为 6.3%.利用该模型研究了运行参数对
分离式微通道热管的换热性能和数据中心热安全的影响.不同风量下，服务器排风温度从 27
益上升至 39 益时，系统换热量均有超过 60%的提升；冷冻水供水温度从 6 益提升至 18 益会导
致系统换热量最高下降 41.8%.在 200耀1 400 m3/h风量下，增加蒸发器和冷凝器的高度差可有
效提升系统换热量和制冷剂质量流量，风量越大，换热量增长率越高.但在相同风量下，随着
高度差的逐渐增大，换热量增长率逐渐降低.研究结果对分离式微通道热管在数据中心的设
计优化和节能运行有一定促进作用.
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Abstract：In order to reduce the energy consumption of data center, the micro channel separate heat pipe (MC原
SHP) would reduce the airflow rate according to the actual heating load, resulting in a reduce of thermal performance.
In order to investigate and analyze the thermal performance of MCSHP under low airflow rate and heating load, a one-
dimensional steady-state model was established. Compared with the experimental results, the maximum average rela原
tive error of the result predicted by the established model was 6.3%. By using the established model, the effect of op原
eration parameters on the thermal performance of MCSHP and thermal safety of data center were investigated. When
the server exhaust air temperature increased from 27 益 to 39 益 , the cooling capacity was increased by more than
60% under the various airflow rates. When chilled water supply temperature increased from 6 益 to 18 益, the cooling
capacity was decreased by a maximum of 41.8%. The cooling capacity and refrigerant mass flow rate increased with
the increasing height difference between evaporator and condenser under airflow rate ranged from 200 to 1 400 m3/h，
and the growth rate of cooling capacity increased with the airflow rate. However, the growth rate of cooling capacity
decreased with the height difference under the same airflow rate. Those results give a guidance to improve the design
optimization and energy-saving operation of the application of MCSHP in data center.
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随着人工智能、云计算等新兴产业的发展，数据

中心的应用规模不断扩大. 2014年，数据中心能耗
已占世界总能耗的 1.3%[1].同时，由于机房模块化技
术和芯片技术的不断发展，数据机房热流密度也不

断增加，这对机房冷却系统提出了更高的要求.目
前，数据机房主要采用集中送风空调作为冷却系统，

这种系统存在送风距离长、气流组织紊乱、显热换热

性能低等缺陷.为了确保数据中心的热安全，避免设
备因过热宕机，传统冷却系统通常提供过量的冷量，

导致了能量的浪费.因此，传统冷却系统能耗甚至占
数据中心总能耗的 30%~50%[2].对此，研究者提出了
一种机柜级的分离式热管冷却系统，其蒸发器位于

机柜背板上，能够大幅缩短送风距离、优化气流组

织、实现潜热换热，提高了冷却系统的散热效率 [2-3].
同时，相比传统冷却系统，采用潜热换热的分离式热

管冷却系统拥有更大的换热温差，对自然冷源利用

率更高.
由于分离式热管冷却系统的节能优势，部分研

究者对分离式热管，特别是高换热性能的微通道结

构分离式热管系统的换热特性及其影响因素展开了

试验和理论研究. Ling等[4]根据试验数据建立了微通
道分离式热管一维稳态数值模型，分析了在 2 025~
4 217 m3/h蒸发器进风量下蒸发器结构几何参数对
换热性能的影响. Ling等[5-6]还通过试验和数值模拟
分析了在 1 500~6 000 m3/h蒸发器进风量下微通道
分离式热管充液率对分离式热管的换热量、换热系

数、压降、出风温度等参数的影响.颜俏等[7]通过试验
研究了 5 m/s蒸发器进风速度下微通道分离式热管
气动性能及换热流型，研究结果表明，短通道比长通

道换热性能更好.郑振[8]、孙一牧[9]研究了 4 m/s蒸发
器进风速度下微通道换热器在分离式热管中的最佳

运行状态并对充液率、室内外温差、风速以及高度差

等因素对换热性能的影响进行了试验分析.胡张保
等[10-11]在 1 000~2 500 m3/h蒸发器进风量、充液率位
于80%和 150%之间时对微通道蒸发器的工作状态
进行了试验研究，结果表明该分离式热管的最佳充

液率约为 120%，在此范围内换热量达到最大值；在
最佳充液率范围内，蒸发器进风量低于 2 000 m3/h
时，分离式热管的换热量随风量减少而明显降低.张
泉等[3，12]对分离式微通道热管进行了试验研究，并建立
了一维稳态数值模型，分析了充液率、蒸发器进风量

等参数对热管换热特性的影响.结果表明，在 1500 ~
5 000 m3/h风量下，分离式微通道热管的能效比随风
量增加而增加.

然而，上述研究大多都是在满负荷、标准风量下

进行的.由于数据中心的负载为按需求逐渐增加，我
国数据中心长期处于部分负载工作状态，平均负载

率为 50.61%，大型数据中心的平均负载率仅为
29.01%[13].为了降低数据中心的运行能耗，分离式热
管冷却系统会根据蒸发器的排风温度调节排风扇转

速，在较低负载下，风侧雷诺数甚至会低于 100.此
时，热管整体的运行性能和蒸发器的风侧换热性能

会有较大衰减[6，11].因此，有必要对低风量和低负载
下分离式微通道热管的换热性能进行研究和分析，

确保数据中心的节能、安全运行.已有模型所采用的
风侧、制冷剂侧匹配关联式多适用于预测风侧雷诺

数高于 100的工况[4，6，9，12]，难以准确预测低风量下分
离式热管的换热性能.为了进一步优化分离式微通
道热管系统的换热性能，需要建立同时适用于预测

其在低风量下换热特性的数值模型.
本文建立了一个最佳充液率下分离式微通道热

管（工质为 R22）的一维稳态模型.该模型选取了适
用于低风量的风侧、制冷剂侧匹配换热关联式，利用

着-NTU方法[14]计算蒸发器和冷凝器的换热特性.通
过与试验数据中换热量、制冷剂质量流量和进出口

温度的对比，所建立模型的精确性得到了检验.利用
该模型，分析了不同风量下室内侧、室外侧运行参

数以及蒸发器与冷凝器高度差对分离式微通道热

管系统换热性能的影响.研究结果对分离式微通道
热管在数据中心的设计优化和节能运行有一定促进

作用.

1 数值模型

分离式微通道热管由位于机柜背板的蒸发器，

位于机房上部的板式冷凝器以及它们之间的连接管

组成.其工作模式如图 1所示，机柜的服务器从数据
中心室内吸入冷风冷却芯片，产生的热排风经过热

管微通道蒸发器，被制冷剂相变冷却后降至排风温

度，然后被送回数据中心室内.制冷剂吸热后蒸发，
通过气管进入冷凝器，与冷水机提供的冷冻水凝结

换热，最后，凝结的液态制冷剂在重力的作用下通过

液管流回蒸发器进入下一个循环.针对这些部件，分
别建立了稳态换热模型.空气侧、水侧以及制冷剂侧
换热系数和压降均采用已有换热关联式计算.关联
式计算中所需要的分离式微通道热管几何参数见表

1.蒸发器和冷凝器通道从上到下被分为 100 段微
元，每段微元的换热量、制冷剂出口温度以及外侧换
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热工质出口温度由 着-NTU方法计算，微元制冷剂侧
与外侧的热流密度相等.计算过程中，制冷剂的参数
通过调用 REFPROP软件获得.在模型中，制冷剂的
换热、流动遵循质量、动量和能量守恒.模型做了如
下假设：1）制冷剂在蒸发器和冷凝器一维轴向流动；
2）蒸发器各部分空气流动分布均匀；3）换热器各通
道内制冷剂质量流量、温度和压力分布相同；4）忽略
轴向传热和热耗散.
翅片
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图 1 分离式微通道热管及蒸发器结构
Fig.1 Structure of micro channel separate

heat pipe and its evaporator

表 1 分离式微通道热管几何参数
Tab.1 Geometric parameters of micro

channel separate heat pipe

参数 数值 参数 数值

气、液管管径/mm 25 百叶长度 L l /mm 7
液管进口直径/mm 16 百叶间距 Pl /mm 1
液管长度 L lp /mm 4 650 扁管总数 30

蒸发、冷凝器高度差/mm 2 200 扁管列数 1
气管出口直径/mm 19 微通道数量 19
扁管间距 Pf /mm 8 波纹板长度 Lc /mm 466
微通道间距 Pm /mm 0.4 波纹板宽度 Pw /mm 111
扁管高度 H t /mm 2 波纹板面积 A c /m2 0.079
扁管宽度 Fw /mm 25.4 波纹板厚度 啄c /mm 0.4
扁管长度 L/mm 1 580 波纹角 茁/（毅） 30
翅片间距 Fp /mm 2 波纹幅度 b c /mm 2.4
翅片厚度 啄f /mm 0.105 波纹板间距 Pp /mm 2.8
翅片宽度 Bf /mm 25 波纹板总数 20
翅片高度 H f /mm 8 有效换热的波纹板数量 18
百叶角度 兹/（毅） 30

1.1 蒸发器换热模型
分离式微通道热管的蒸发器结构如图 1所示.

蒸发器模型中，风侧和制冷剂侧换热系数采用对应

的换热关联式计算，并利用 着-NTU方法迭代计算每
个微元的换热量.因此，风侧和制冷剂侧换热关联式

的选取和匹配决定了模型的计算精度.在低风量和
低负载下，风侧雷诺数可能会低于 100.而目前适用
于微通道换热器的风侧换热关联式中[15-18]，主要用于
预测雷诺数在 100甚至 250以上的风侧换热系数.
其中，Kim等 [18] 关联式的适用范围虽然包含雷诺数
100以下，但其对百叶角度适用范围是 15毅 ~ 27毅.研
究表明，当百叶角度小于或等于 27毅时，换热性能会
随百叶角度增大而增大；当百叶角度大于 27毅时，换
热性能则随百叶角度继续增大而降低 [16]，因此，
Kim等[18]关联式不适用于本文研究对象.而 Kim和
Bullard关联式[16]的适用范围为雷诺数 75以上，百叶
角度为 23毅~30毅的微通道换热器，因此，本文选取
Kim and Bullard关联式预测空气侧换热系数，其表
达如下：

j = Re-0.487a
兹90蓸 蔀 0.257 Fp

P1蓸 蔀 -0.13 Hf
P1蓸 蔀 -0.29

伊
Bf
P1蓸 蔀 -0.235 L l

P1蓸 蔀 0.68 Pf
P1蓸 蔀 -0.279 啄f

P1蓸 蔀 -0.05
. （1）

Rea = Ga P1
A o 滋a

， （2）
ha = jRea P r1/3a ka

P1
. （3）

式中：j 为 Colburn因子；Rea为空气侧雷诺数；ha为空
气侧换热系数，W/（m2·K）；A o 为空气侧有效换热面
积，m2；滋a 为空气运动黏度，Pa·s；Pra 为空气普朗特
数；ka为空气的导热系数，W/（m·K）.

在微通道热管蒸发器中，主要存在核态沸腾、泡

状流和塞状流三种流型 [19].由于无氟泵或压缩机驱
动，制冷剂的质量流量较小，因此微通道热管蒸发器

难以出现环流.特别是在低负载下，热管蒸发器以核
态沸腾和泡状流为主.目前，多数适用于 R22在微通
道内沸腾换热系数预测的关联式多为适用于全流型

的叠加型关联式[20-23]，对于机械制冷系统换热器中常
见的塞状流和环流的预测较为准确，但对于核态沸

腾区域的预测有所不足. Shah关联式 [24]则在叠加关
联式的基础上，按照流型将制冷剂分为 3个区域，针
对核态沸腾和泡状流给出了相应的关联式因子，有

较高的预测精度.因此，本文选取 Shah关联式预测
蒸发器制冷剂侧换热关联式，其表达如下：

hlo = 0.023 Ge（1 - x）Dh
滋1蓸 蔀Pr0.41 ； （4）

Co = 1
x - 1蓸 蔀 0.8 籽v

籽1蓸 蔀 -0.05
； （5）

Bo = q
h1gGe

； （6）
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J = Co 0.38 G2e
籽21 gDh蓸 蔀 -0.3蓘 蓡 n

，竖直管 n = 0； （7）
鬃 = he /hlo； （8）
鬃cb = 1.8/J0.8 . （9）

式中：hlo为纯液换热系数，W/（m2·K）；Ge为蒸发器制
冷剂质量流速，kg/（m2·s）；x为制冷剂干度；Dh 为微
通道水力直径，m；滋l为制冷剂液相运动黏度，Pa·s；
Prl为制冷剂普朗特数；k l为制冷剂导热系数，W/（m·
K）；Co为对流换热因子；籽v 和 籽l 分别为制冷剂气相
和液相密度，kg/m3；Bo 为沸腾因子；q 为热流密度，
W/m2；hlg为制冷剂潜热，kJ/kg；J为关联式因子；he为
制冷剂换热系数，W/（m2·K）；g为重力加速度，m/s2；
鬃为制冷剂两相换热系数与单相换热系数之比；鬃cb
为对流沸腾区制冷剂两相换热系数与单相换热系

数比值.
当 x = 0时，
鬃 = 鬃0 = 230Bo0.5 . （10）
当 J 跃 1时，为核态沸腾区，此时
鬃nb = 鬃0 . （11）

式中：鬃nb为核态沸腾区制冷剂两相换热系数与单相
换热系数比值，而 鬃为 鬃cb和 鬃nb的最大值.
当 0.1 约 J臆1时，为抑制泡状流区域，此时
鬃bs = F鬃0 exp（2.74J-0.1）. （12）

式中：鬃bs为抑制泡状流区制冷剂两相换热系数与单
相换热系数比值，当 Bo 约 0.001 1时，F = 0.067；Bo 逸
0.001 1时，F = 0.064. 鬃为 鬃cb和 鬃bs的最大值.
当 J臆 0.1时，为其他流型区域，此时
鬃bs = F鬃0 exp（2.74J-0.15）. （13）
当 Bo 约 0.001 1时，F = 0.067；Bo 逸 0.001 1时，

F = 0.064. 鬃为 鬃cb和 鬃bs的最大值.
1.2 冷凝器换热模型
冷凝器模型中，水侧换热系数和制冷剂侧换热

系数采用换热关联式计算，并利用 着-NTU方法迭代
计算每个微元的换热量.当制冷剂处于单相区时，其
换热系数可利用 Gnielinski关联式 [25] 计算.在两相
区，选取了 Han等关联式[26]计算制冷剂换热系数，该
关联式对于 R22制冷剂在波纹角为 20毅 ~ 45毅的人字
形波纹板式换热器的凝结换热预测结果较好.水侧
换热系数选用 Dittus and Boelter关联式[27]计算.
1.3 连接管模型
在分离式微通道热管系统的实际应用中，连接

管路会采取保温措施，因此在连接管路模型中，假设

与外界绝热.连接管路的压降计算如式（14）~（18），

采用 Coleman关联式[28]计算集管部分，计算式如下：

驻p f，r =（姿f L1p +移孜f）籽r u2r2g ， （14）
驻pg = 籽r g驻H， （15）
Cc = 1 - 1 - 滓c2.08（1 - 滓c）+ 0.5371 ， （16）
驻pc =（2.26Gr）2

2籽r
[（1-滓2c C2c）-2Cc（1 - Cc）]， （17）

驻p1p = 驻p f，r + 驻pg + 驻pc . （18）
式中：驻p lp为液管压降，Pa；驻p f，r为液管摩擦压降，Pa；
驻pg 为重力压降，Pa；驻pc 为集气/液管压降，Pa；姿f 为
摩擦阻力系数；孜f 为局部阻力系数；籽r为制冷剂平均
密度，kg/m3；滋r为制冷剂流速，m/s；滓c为微通道面积
与集管横截面积之比；Cc为集管收缩比.
1.4 计算流程
模型的计算流程如图 2所示，流程图中所用到

的关联式在表 2中给出.模型计算过程如下：1）输入
各部件几何结构参数、制冷剂初始状态参数、风侧和

水侧流体入口参数；2）假设制冷剂流量为 Gr，蒸发器
入口压力为 pe，in，蒸发器入口焓值为 he，in；3）计算蒸发
器微元入口干度，并根据干度选择对应换热关联式，

通过 着-NTU方法计算第一个微元的热流密度 q i，并

与假设的热流密度 q0进行对比和迭代，直到计算收
敛（收敛误差为 0.1%）；4）将上一个微元的制冷剂出

计算液管压降

输入：各部件几何参数，换热器
外侧工质参数，充注量 mr

计算气管压降

着-NTU 法计算蒸发器模型

蒸发换热关联式
进风温度和风量

空气侧换热系数

蒸发器微元干度 xi 0约xi约1xi臆0 or xi逸1
单相换热关联式

xj臆0 or xi逸1
单相换热关联式

着-NTU 法计算冷凝器模型

否

否 是

是

是

输出计算结果

mr-mtotal 约着
he，in-hc，out 约着
pe，in-p l，out 约着

调整蒸发器进
口压力 Pe，in

调整蒸发器
进口焓 he，in

0约xj约1冷凝器微元干度 xj

凝结换热关联式
进水温度和水流量

水侧换热系数

调整制冷剂流量 G r

假设制冷剂流量 G r，蒸发器进口压力 p e，in，
蒸发器进口焓 he，in，微元热流密度 q0

否

图 2 计算流程图
Fig.2 Flow chart of the model
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口参数作为下一个微元的入口参数进行运算，并依

次计算蒸发器、连接管及冷凝器，得到了模型计算的

入口压力 pe，in、蒸发器入口焓值 he，in、制冷剂充注量
mr.若计算值与假设值出现偏差，则调整相应的假设
参数，直到最终 3个参数全部收敛（收敛误差为
0.1%）；5）输出计算结果.

表 2 模型采用的换热和压降关联式
Tab.2 The heat transfer and pressure drop

correlations used in the model

工质 位置 类型 关联式

R22 单相区 换热系数 Churchill[29]

 压降 Gnielinski[25]

蒸发区  换热系数 Shah[24]

 压降 Friedel[30]

冷凝区  换热系数 Han et al.[26]

 压降 Shah and Focke[31]

连接管路 压降 Coleman[28]

空气 换热系数 Kim and Bullard[16]

 压降 Kim and Bullard[16]

水 换热系数 Dittus and Boelter[27]

2 模型验证

通过试验获得了验证模型所需的数据，试验测

试装置如文献[32]所述.测试时，通过将室内干球温
度和相对湿度恒定为 35 益和 40%来模拟服务器热
排风，蒸发器进风量越高，热负载也越大.板式冷凝
换热器的水侧流量为 1.71 m3/h，蒸发器进风量从 600
m3/h开始每次递增 200 m3/h，直至 1 400 m3/h.分离式
微通道热管充液率为文献 [32] 所述的最佳充液率
65%，即 1.4 kg充注量.不同风量下换热量、制冷剂
的质量流量和蒸发器出口温度的模拟值与试验值对

比如图 3所示.模型的绝对平均偏差（MAD）计算式
如下：

MAD = 1
N
试验值 -模拟值

试验值
. （19）

从图 3中可看出，风侧雷诺数在 600耀1 400 m3/h
风量下均低于 100，此时模型对换热量、制冷剂的质
量流量、蒸发器出口温度及蒸发换热系数的预测绝

对平均偏差分别为 4.0%、3.1%、6.3%，证明了模型在
低风量下具有较高的预测精度.

7 000
6 000
5 000
4 000

24
20
16
128

4 600 800 1 000 1 200 1 400

140
120
100
80
12010080604020

换热量 MAD=4.0%
试验值
模拟值

试验值
模拟值

制冷剂质量流量 MAD=3.1%

制冷剂进口温度 MAD=6.3%
风侧雷诺数进口试验值

出口试验值
出口模拟值

风量/（m3·h-1）

图 3 低风量下试验与模型预测结果对比
Fig.3 Comparison of the results obtained

from simulation and experiment

3 结果与讨论

3.1 服务器排风温度对换热性能的影响
图 4说明了不同风量下服务器的排风温度对换

热性能的影响.服务器排风温度可通过调配服务器
的负载率控制，适当提高服务器温度可提高蒸发器

制冷剂与热空气换热温差，以提高热管的换热性能.
随着服务器排风温度从 27 益增加至 39 益，分离式微
通道热管的换热量在 200 m3/h、600 m3/h、1 000 m3/h
和 1 400 m3/h 风量下分别增长了 82.1%、83.6%、
76.7%和 61.7%.这主要是因为风量增大，空气侧换
热系数大幅提高，强化了蒸发器传热.同时，由于分
离式微通道热管没有动力装置，其完全启动需要足

够的热负荷，在低负载下，热管的换热性能不能完全

发挥.在 200 m3/h和 600 m3/h风量下，热管尚未完全
启动，提高服务器排风温度不仅增大换热温差，还增

加了热负荷，促进了热管的进一步启动，提高了换热

量增长率.而在 1 000 m3/h和 1 400 m3/h风量下，由
于热管的逐步启动，换热量增长率也随之降低.参照
GB 50174—2017[33]的 A1标准，数据中心室内温度应
该维持在 27 益以内，而对于采用分离式微通道热管
系统的数据中心，蒸发器排风温度可视为数据中心

室内温度.从图 4可看出，在不同风量下，服务器排
风温度提升会导致蒸发器排风温度增加，此时，蒸发

器最高排风温度也低于 24 益，满足数据中心的安全
标准.因此，适当提升服务器排风温度有利于数据中
心节能.但由于芯片本身的安全工作温度在 85 益以
下，芯片散热需要的换热温差通常大于 45 益，因此
服务器排风温度不宜提升至40益以上[34].
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风量/（m3·h-1）200 600 1 0001 400

服务器排风温度/益
图 4 不同风量下服务器排风温度对换热量及

蒸发器排风温度的影响

Fig.4 Effect of sever exhaust air temperature
on cooling capacity and evaporator exhaust
air temperature under various airflow rate

3.2 冷冻水供水温度对换热性能的影响
提高冷冻水供水温度能有效降低数据中心能

耗.由于我国多数数据中心长期处于低负载状态[13]，
对于分离式微通道热管空调系统，在保证数据中心

热安全的前提下，提高可接受的冷冻水温度，可以延

长自然冷源利用时间，降低系统能耗.研究表明，冷
冻水温度每提高 1 益，可降低能耗 2%左右[35].图 5所
示为不同风量下冷冻水供水温度对分离式微通道热

管换热性能的影响，风量越低，冷冻水供水温度的提

升对换热量影响越大.冷冻水温度从 6 益提升到 12
益，在 200 m3/h 风量时，换热量下降了 41.8%；在 1
400 m3/h风量时，换热量下降 30.2%.由于换热量的
下降，蒸发器的排风温度也出现了一定幅度的上升，

在 18 益的冷冻水供水温度下，排风温度仍然满足数
据中心的安全标准.

6 8 10 12 14 16 18

6 000
4 000
2 000

25
20
15
10

风量/（m3·h-1）200 600
1 000 1 400

冷冻水进水温度/益
图 5 不同风量下冷冻水供水温度对换热量

和蒸发器排风温度的影响

Fig.5 Effect of chilled water supply temperature
on cooling capacity and evaporator exhaust
air temperature under various airflow rate

3.3 蒸发器与冷凝器高度差对换热性能的影响
对于应用多联热管冷却系统的数据中心而言，

蒸发器与冷凝器高度差同样属于设计时需考虑的运

行参数，直接影响多联热管冷却系统的主要驱动

力———液管重力压差.从图 6中可看出，不同风量
下，蒸发器和冷凝器高度差增大会导致分离式微通

道热管制冷剂质量流量增大；然而，对换热性能的影

响规律却不同.在 200 m3/h风量时，当蒸发器和冷凝
器高度差为 2.2 m时，换热量达到最大，相比 0.6 m
时增大了 2.1%，之后增大高度差不会再增加换热
量；随着风量的增大，达到最大换热量时所需的高度

差逐渐增加，在 600 m3/h、1 000 m3/h和 1 400 m3/h时
最大换热量分别在 3 m、3.8 m和 5.0 m出现.这主要
是因为低风量下，分离式微通道热管热负荷较小，较

低的制冷剂质量流量就能够从冷凝器带来足够的冷

量；随着风量的增加，热负荷也随之增加，需要更多

的制冷剂载冷满足冷却需求，此时增大蒸发器和冷

凝器高度差能够有效提升分离式微通道热管的换热

性能.在 1 400 m3/h风量下，高度差从 0.6 m提升至 5
m时，换热量提升了 44%.但在相同风量下，随着高
度差的逐渐增大，换热量增长率逐渐降低.在 1400
m3/h风量下，从 1 m开始，高度差每提升 1.2 m，换热
量增长率分别为 28.3%、6.8%和 2.1%.

8 000
6 000
4 000
2 000

180160140120100806040
0 1 2 3 4 5 6

风量/（m3·h-1）200 6001 000 1 400

蒸发器与冷凝器高度差/m
图 6 不同风量下蒸发器与冷凝器高度差对换热量

和制冷剂质量流量的影响

Fig.6 Effect of height difference between evaporator
and condenser on cooling capacity and refrigerant

flow rate under various airflow rate

4 结 论

针对我国数据中心长期处于低负载、低风量运

行的情况，建立了适用于预测低风量下（风侧雷诺数

低于 100）分离式微通道热管的一维稳态模型，并进
行了试验验证. 该模型对于 600~1 400 m3/h风量下
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（风侧雷诺数低于 100）分离式热管的换热量、制冷剂
质量流量及蒸发器出口温度的预测结果绝对平均偏

差分别为 4.0%、3.1%和 6.3%，具有较高的预测精度.
利用该模型研究了运行参数对数据中心分离式微通

道热管冷却系统换热性能的影响，并分析了运行参

数变化对数据中心热安全的影响，主要结论如下：

1）在保证芯片安全的前提下，提升服务器排风
温度能有效提升分离式微通道热管的换热性能，风

量越低，换热性能提升幅度越大.提升服务器排风温
度会导致蒸发器排风温度的升高，但在 39 益的排风
温度下，蒸发器排风温度依然符合数据中心室内温

度标准.
2）冷冻水供水温度的升高会导致分离式微通道

热管的换热性能下降，且风量越低时换热性能下降

幅度越大，但在 18 益的冷冻水供水温度下，蒸发器
排风温度依然满足数据中心室内温度标准.因此，在
服务器部分负载下，可以适当提高冷冻水供水温度，

延长自然冷源的利用时间.
3）蒸发器与冷凝器高度差的增加会导致分离式

微通道热管的制冷剂质量流量增大，但换热量存在

最大值.随着风量增加，达到最大换热量所需的蒸发
器与冷凝器高度差也随之增大. 在 1 400 m3/h风量
下，高度差从 0.6 m提升至 5 m时，换热量提升了
44%.但在相同风量下，随着高度差的逐渐增大，换
热量增长率逐渐降低.
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