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平行流冷凝器在冰箱制冷系统中的应用研究

张驰，庄友明

( 集美大学轮机工程学院，厦门 361021)

摘要:铝制平行流冷凝器以其质量轻，传热系数大而日益受到小型制冷装置的青睐。把平行流冷凝器引入家
用冰箱并进行节能分析讨论。通过建立冰箱箱壁式冷凝器和冰箱平行流结构风冷式冷凝器的传热理论数模，在制
冷量相同的前提下，计算得出在相同测试工况( ASHAＲE标准) 和相同冷凝换热面积时，两台同型号冰箱因冷凝换
热器的结构形式改变而引起的能效差异。结果显示:相同测试工况运行，平行流冷凝器相比箱壁式，换热面积减少
75%，耗材成本大大降低。相同冷凝换热面积运行，平行流冷凝器冷凝温度相比箱壁式下降约 11． 5℃，制冷循环的
能效比 EEＲ提高约 5． 5%。
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Application of parallel － flow condenser in the refrigeration system of refrigerator
Zhang Chi，Zhuang Youming

( Marine Engineering College，Jimei University，Xiamen 361021，China)
Abstract: Parallel － flow type condenser is favored by small refrigeration device as a result of the light － weight and high co-

efficient of heat transfer． The parallel － flow type condenser was introduced to use in the refrigerator and its energy saving efficien-
cy was analyzed in this paper． The heat transfer models of parallel － flow type condenser and natural convective hot － wall con-
denser were built． The difference energy efficiencies of above two kinds refrigeration system were calculated under the condition of
same refrigeration capacity，in case of the same working conditions and the same heat transfer area． The results show that when
working at the same situations，parallel － flow type condenser was cut heat transfer area by 75% compared with hot － wall condens-
er． And the cost of condenser was saved． When working the same heat transfer area，the condensation temperature of parallel － flow type
condenser drop 11． 5 Celsius and the energy efficiencies was raised by 5． 5%，compared with the hot － wall condenser．

Keywords: Ｒefrigerator，COP，Parallel － flow type condenser，Coefficient of heat transfer

1 引言

多元平行流冷凝器是在管带式冷凝器结

构［1］基础上发展而来的一种高效紧凑式换热器。
其由多孔扁管，百叶窗翅片波浪带和集流管组成

( 图 1) 。集流管被隔片分割，使冷凝器形成多个
流程以满足设计需要。空气侧和制冷剂侧的特殊
结构不仅强化了平行流冷凝器的换热性能，还具

备压降损失小，耗材少，重量轻，结构紧凑和制冷

剂充灌量少［2］等优点。现阶段，平行流冷凝器已
广泛应用于汽车空调领域。

目前家用冰箱大部分采用自然对流形式冷凝

器( 丝管式或箱壁式) ，冷凝盘管紧贴保温壁面，

增加了箱体外壁的温度，传热效果差，且部分冷凝

热会传入箱内，增加了隔热箱体的耗冷量。
冰箱等小型制冷系统要求冷凝器具有换热性

能高、体积小重量轻、承压安全、易于安装等特点。
因此，采用风冷平行流式冷凝器代替传统自然对

流式冷凝盘管，将平行流冷凝器置于箱体上部，从

而提高冷凝器的换热效率、降低冷凝温度和箱体
壁面温度、减少箱体传入热、提高冰箱制冷系统能
效比。
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图 1 平行流冷凝器示意图
Fig． 1 The sketch drawing of parallel － flow type condenser

本文从普通家用冰箱着手，基于冰箱制冷压

缩机在 ASHＲAE标准工况［3］下的热力状态参数，
计算箱壁式冷凝器和平行流式冷凝器的换热特性

参数，比较它们在相同工况下的有效换热面积差

别及能效比。在制冷量及换热面积相同时，得出
两种形式冷凝器冷凝温度，从而进行两台冰箱能

效比分析。

2 冰箱的工况

2． 1 压缩机测试工况
以某压缩机公司生产的型号: HYE55Y63 为

例，其蒸发温度范围为低背压型的 ( － 35℃ ～
－15℃ ) ，制冷剂选用 Ｒ134a。压缩机的参数见
表 1。

表 1 压缩机电子样本参数
Tab． 1 The sample parameters of compressor

型号 电压 /V 频率 /Hz 冷却方式 汽缸容积 /cm3 制冷量 /W COP / ( W/W) 电机类型

HYE55Y63 220 － 240 50 － 60 ST 5． 5 150 1． 28 ESCＲ

其测试工况执行 ASHＲAE标准［3］。
2． 2 运用压焓图求各热力参数
根据设计压缩机工况和制冷剂 Ｒ134a 热力

性质，绘制相应压 －焓图( 图 2) 。

1—压缩机吸气口; 2—压缩机排气口; 2'—制冷剂饱
和汽状态点; 3'—制冷剂饱和液状态点; 3—制冷剂过冷状
态点。

图 2 制冷系统压 －焓图
Fig． 2 The logP － h drawing of the refrigeration system

由压缩机在测试工况下的相关参数计算得，

制冷系统冷凝热 Q = 274W。

3 箱壁式冷凝器的传热计算

箱壁式冷凝器选用 0． 5mm ～ 0． 6mm 的镀锌

板作为散热片，Φ5mm × 1mm 的铜管作为盘管。
散热片冲出通风孔和凹槽，盘管积压在凹槽中。
根据箱壁式冷凝器设计［4］计算得: 实际空气侧传

热面积为 0． 947 m2，冰箱压缩机功率为 117． 2W，
COP为 1． 28。

4 平行流冷凝器设计及传热计算

4． 1 平行流冷凝器结构
平行流冷凝器是由多根扁管与两根集流管组

成，其中集流管被隔片分割，形成各个流程。扁管
采用平行多孔微通道结构，内孔当量直径尺寸很

小，保证制冷剂有较高流速，从而提高制冷剂侧换

热性能。扁管与扁管之间装有波纹型多重百叶窗
翅片，该结构能够有效地破坏空气流动边界层，增

加空气的扰动、强化传热( 见图 3) 。
4． 2 模型条件假设及基本微元的建立
建模时需要考虑的一些假设条件［5］如下:

( 1) 忽略制冷剂在管内轴向地导热。制冷剂
在扁管内的流动简化为一维流动。
( 2) 当平行流冷凝器在稳定工况工作时，制

冷剂侧和空气侧的各个参数值不随时间变化。
( 3) 制冷剂在扁管各流道内流量分配均匀，
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并且具有相同的压力和温度分布。
( 4) 制冷剂在两相区任何截面上气液两相的

压力相等。
( 5) 不计润滑油和管内外污垢的热阻影响和

图 3 平行流冷凝器结构简图
Fig． 3 Structural drawing of parallel flow condenser

不凝性气体的影响。
( 6) 忽略重力对传热和压降的影响。
冷凝器理论模型如图 4 所示。

图 4 冷凝器理论模型
Fig． 4 The physical model of condenser

根据以上的假设，在沿着制冷剂流动方向上

按焓差划分微元，取其中的一个微元为控制体，基

本微元如图 4 所示。对控制体建立空气侧的能量
方程、制冷剂侧的能量方程及制冷剂侧和空气侧
的热平衡方程。

图 5 微元示意图
Fig． 5 The sketch drawing of element

空气侧能量流动方程:

Qa =ma × ( hao － hai ) ( 1)
制冷剂侧能量流动方程:

Qr =mr × ( hro － hri ) ( 2)
微元段热平衡方程:

dQr = K·Ai·dL· Trm － T( )am ( 3)
式中: dQr—对应于微元段的传热量 ( J) ; dL—微
元体的长度 ( m ) ; Ai—管内单位长度表面积
( m2 ) ; Trm—制冷剂平均温度 ( ℃ ) ; Tam—空气侧
平均温度( ℃ ) ; K—以管内面积为基准的总传热
系数 ( 忽略壁面的导热热阻和污垢热阻 ) ( W/
m2·℃ ) 。
4． 3 模型概述
平行流冷凝器空气侧表面传热以波纹型百叶

窗翅片传热为主。扁管内制冷剂侧的传热过程可
按制冷剂的物相状态分为过热区、饱和区和过冷
区三个阶段，建立数模。
4． 3． 1 空气侧换热模型
空气侧百叶窗翅片具有很强的结构性。因此

空气侧传热系数不能采用传统的 Nusselt 数［6］计
算，一般采用通用的传热因子 j 公式［7］计算空气
侧换热系数:

α0 = j × Ｒea × Pra
1 /3 × λa /Pl0 ( 5)

式中: j—传热因子; Ｒea—空气侧雷诺数; Pra—空
气侧普朗特数; λa—空气导热系数( W/m2·℃ ) ;
Pl0—百叶窗间距( m) 。
当 100 ＜ Ｒea ＜ 3000 时，选用误差更小的

Chang经验公式［7］:
j因子关联式为:

j = Ｒea
－0． 49 × θ( )90

0． 27

×
Sf

Pl
( )

0

－0． 14

× hf
Pl

( )
0

－0． 29

× w0
Pl

( )
0

－0． 23

×
ll
Pl

( )
0

0． 68

× z
Pl

( )
0

－0． 28

× df
Pl

( )
0

－0． 05

( 6)

式中: θ—百叶窗角度( °) ; Sf—翅片间距( m) ; hf—
翅片高度( m) ; w0—扁管宽度( m) ; ll—百叶窗长度
( m) ; z—扁管间距( m) ; df—翅片厚度( m) ;
式( 5) 和( 6) 中的雷诺数:

Ｒea = ρ × ν × Pl0 /μa ( 7)
式中: μa—空气动力粘度( Pa·s) ; ν—空气流速取
2． 5m /s
式( 5) 中普朗特数:

Pra = ca × μa /λa ( 8)
式中: ca—空气定压比热( J / ( kg·℃ ) ;
4． 3． 2 制冷剂侧换热模型
( 1) 过热区制冷剂侧的传热系数
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过热阶段制冷剂呈气体状态，一般情况下制

冷剂 Ｒe ＞ 2330，因此可作为紊流态考虑。其换热
系数可采用 Ditus—Boelter 微小通道内对流换热
关联式［8］:

Nui =
αi·di

λ i
= 0． 023·Ｒei

0． 8·Pri
0． 3 ( 9)

可得出过热区换热系数计算式

αi = 0． 023 × Ｒe0． 8i × Pr0． 3i ·λ i / di ( 10)
式中，制冷剂侧单相流的雷诺数 Ｒei和普朗特数
Pri按以下公式计算:

Ｒei = Gw·di /μi ( 11)
Pri = cpi·μi /λ i ( 12)

式中 μi为流体的动力粘度、λ i为导热系数、cpi为定
压比热、di为扁管内侧水力直径。
( 2) 两相区制冷剂侧的传热系数
对于两相区制冷剂侧的换热系数采用 Shah

关联式［9］，即

αTP = αi 1 －( )x 0． 8 + 3． 8x
0． 76 1 －( )x 0． 04

Pri
0．[ ]38 ( 13)

其中: αTP为两相区换热系数，αi 为饱和液体状态换

热系数，x为任一瞬时两相区干度。Pri为饱和液体
制冷剂的普朗特数，冷凝过程是从 x1 = 1 至 x2 = 0，
所以冷凝管内制冷蒸汽冷凝平均换热系数为:

αTP = ∫
0

1
αi 1 －( )x 0． 8 + 3． 8x

0． 76 1 －( )x 0． 04

Pri
0．[ ]38 dx ( 14)

( 3) 过冷区制冷剂侧传热系数
Bruno Agostini等曾通过实验研究指出，在该

测试工况范围内，针对 Ｒ134a 液体在微通道的流
动和传热计算，采用传统的 Ditus － Boelter 换热关
联式计算的对流表面换热系数与实验值有较大偏

差。因此，Bruno Agostini 等推荐利用 Petukhov －
Popov修正后的换热关联式［10］:

Nu =
αrDh，r

λr
=

ＲerPr( fr /8)
1． 07 + 12． 7 fr /槡 8( Pr2 /3 － 1)

( 15)

式中: 104 ＜ Ｒer ＜ 105，0． 5 ＜ Pr ＜ 2000;
fr = ( 1． 82log Ｒer － 1． 64)

－ 2。
4． 4 模型计算
以制冷剂在冷凝器内流动方向上的焓差划分

微元，根据制冷剂侧和空气侧能量平衡求解微元

出风状态和制冷剂出口状态。对微元进行迭代，
即积分求解，从而求出空气侧和制冷剂侧传热系

数，最终确定冷凝器的扁管长度。

根据现阶段小型制冷系统普遍采用的平行流

换热器结构参数，选定多孔扁管和百叶窗翅片的

基本几何尺寸。
表 2 平行流冷凝器主要结构参数

Tab． 2 The main structure parameters of parallel － flow con-

denser

参数名称 参数值

翅片高度 hf /mm 8
翅片间距 Sf /mm 1． 3
翅片宽度 Wf /mm 12
翅片厚度 df /mm 0． 12
百叶窗间距 Pl /mm 1． 3
百叶窗长度 ll /mm 6． 8
百叶窗角度 θ / ( °) 27
扁管宽度 W0 /mm 12
扁管高度 H0 /mm 1
微通道数 n 10

扁管内孔高度 hti /mm 0． 6
扁管内孔宽度 wti /mm 0． 6

采用 EES( 工程方程求解器) 软件，根据流程
图( 图 6) 编写相应计算程序。

图 6 计算流程图

Fig． 6 The flow chart of calculation
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经计算，在该测试工况下，平行流冷凝器相关

参数如表 3 所示。
表 3 平行流冷凝器结构参数

Tab． 3 The structure parameters of parallel － flow condenser

参数名称 参数值

扁管数 /流程 2，2，2，2，2，1

扁管长度 L /mm 120

冷凝器长度 L /mm 140

冷凝器宽度 W /mm 12

冷凝器高度 H /mm 150

实际空气侧总传热面积 /m2 0． 234

比例尺为 1∶1 的 3D模型图见下图 7:

图 7 平行流冷凝器 3D图
Fig． 7 The simulation drawing of parallel － flow condenser

当风机采用电机直接传动时，其功率经计算

式［11］计算得: 风机功率仅为: P fan = 0． 9W。
在 ASHＲAE测试工况下，平行流冷凝器冰箱

功率为 117． 2W，COP为 1． 27。

5 节能优化分析

5． 1 耗材量及传热面积对比
冰箱冷凝器的主要热阻以空气侧为主，由于

空气侧对流换热系数不同，当平行流冷凝器和箱

壁式冷凝器的冷凝温度相同，即测试工况相同时，

平行流冷凝器热阻小，换热性能高，所需传热面积

少，所需风机功率低。根据第 3，4 节得出的数据
对比分析可得( 见表 4) :

表 4 传热面积及耗材量分析
Tab． 4 The analysis of the heat transfer area and the materi-

al consumption

参数
自然对流

( 箱壁式)

风冷平

行流式

实际有效传热面积 /m2 0． 947 0． 234

耗铜量 /kg 2． 048 0

耗铝量 /kg 0 0． 101

COP 1． 28 1． 27

5． 2 能耗分析
当平行流冷凝器和箱壁式冷凝器换热面积相

同时，由于平行流冷凝器换热性能远远优于箱壁

式冷凝器，故其冷凝温度会比箱壁式冷凝器冷凝

温度低。在本文能耗对比分析中，当蒸发温度均
为 － 23． 3℃，环境温度均为 32． 2℃，压缩机输气
容积不变，规定压缩机制冷量均为 150W，冷凝器
换热面积相同( A = 0． 947m2 ) ，该工况下箱壁式冷

凝器的冷凝温度为 54． 4℃。当采用风速为 2m /s
～ 3m /s的风冷却时，空气侧进出口温差可取 8℃
～12℃［1］。本文迎面风速为 2． 5m /s，所以取冷凝
器空气进出口温差为 8℃。根据传热学理论基本
公式: Q = KAθm

可推导出冷凝温度 tk = 42． 9℃，所以相同制冷量
和冷凝换热面积的前提下，平行流冷凝器循环工

况与箱壁式冷凝器循环工况如下表 5 所示。
表 5 新旧制冷循环工况

Tab． 5 Two refrigeration cycle

工况 风冷平行流式 箱壁式

蒸发温度 /℃ － 23． 3 － 23． 3
冷凝温度 /℃ 42． 9 54． 4
过冷温度 /℃ 32． 2 32． 2
吸气温度 /℃ 32． 2 32． 2
环境温度 /℃ 32． 2 32． 2

基于两种冷凝器运行于各自工况的能耗计算

分析如下表 6 所示:
表 6 冷凝器对应制冷循环工况各运行参数值

Tab． 6 The operation parameter value of refrigeration cycle

名称 风冷平行流式 箱壁式

冷凝热负荷 /W 247 274
压缩机电功率 /W 110． 18 117． 2
理论所需风机功率 /W 0． 9 0

COP 1． 35 1． 28
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6 箱体传入热对比

冰箱箱体外壳钢板很薄，其热导率 λ 值很
大，因此热阻很小，可忽略不计。箱体传热可视为
单层平壁的传热过程［6］。论文中两种结构形式
冷凝器的冰箱，箱体外表面没有任何不同。因采
用平行流冷凝器而移除冰箱两侧面及后壁面的冷

凝盘管，平行流冷凝器冰箱的外壁温度为箱外空

气温度 tα。对于箱壁式冷凝器冰箱来说，由于其
冷凝盘管积压在散热片凹槽中并紧贴箱体外壳，

其箱体壁面表面温度近似等于冷凝温度 tk。经实
物测量，冰箱侧面及后壁面面积占冰箱总表面积

的 65%。
经计算可得，平行流冷凝器冰箱箱体传入热

比箱壁式冷凝器冰箱箱体减少 30%。

7 结论

根据本文计算结果和对比分析，将平行流冷

凝器应用于冰箱等小型制冷系统中，主要有以下

优势:

( 1) 在压缩机运行工况不变的情况下，由于
平行流冷凝器换热性能明显优于箱壁式冷凝器，

因此冷凝器传热面积减少 75%。铝制平行流冷
凝器耗铝量为 0． 101kg，铝的经济成本远低于铜，
耗材成本大大降低。
( 2) 由于换热性能的提高，相同冷凝面积下

冷凝温度下降约 11． 5℃，制冷循环的能效比 EEＲ
提高约 5． 5%。
( 3) 冷凝盘管从箱体移除后，箱体总传热量

可减少 30%，从而减少蒸发器冷负荷，减少压缩
机运行时间，从而节省冰箱耗电量。同时，平行流
冷凝器冰箱不受摆放限制，可直接靠墙放置，节省

冰箱在厨房的占地面积。
( 4) 制冷量为 150W的冰箱，平行流冷凝器所

需风扇功率仅为 0． 9W，如此小功率风扇产生的
噪音的影响可忽略不计。
现阶段，将平行流冷凝器应用于冰箱小型制

冷系统中，可能会遇到的难点:

( 1) 由于家用冰箱制冷系统冷凝热少，平行
流冷凝器换热性能好，故所需传热面积小，相对制

作工艺要求精确，严格。
( 2) 为保证扁管内孔制冷剂的流速，平行流

冷凝器扁管应选择较小的孔径，本文经计算认为

选择孔径 0． 6* 0． 6mm，扁管厚度为 1mm 较为合
适，但更小的孔径规格对扁管的制作提出了更高

要求。
综上所述，将平行流冷凝器应用于冰箱制冷

系统中，虽然对平行流冷凝器的制作工艺提出了

更高要求，但现阶段技术可完全实现。其在节约
电能，节省摆放空间，减少耗材方面均优于传统自

然对流式冷凝器冰箱。
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