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摘 要 

空间热泵排热系统由于能够利用循环工质的潜热，提高辐射器的工作温度，

提升废热的品质，性能系数高，因而被广泛认为是下一代航天器热控制技术。压

缩机作为热泵系统的关键技术，直接关系系统使用性能。本文搭建了微型热泵性

能试验系统，进行了试验研究，设计了空间辐射冷凝器，研制了微型热泵排热系

统样机，并对样机性能进行了测试。 

首先，搭建了微型热泵性能试验台，对其进行了试验分析，得到了充注量、

冷却水温度、冷冻水温度以及压缩机控制电压对制冷量、散热量、压缩机耗功以

及制冷 COP 的影响关系。试验结果表明，冷冻水温度为 18℃，冷却水温度 35

℃情况下，制冷剂的最佳充注量为 220g，系统最大制冷量 279W，对应制冷 COP

为 2.31；冷却水温度由 21℃增加到 47℃时，制冷量由 505W 降低至 426W，制

冷 COP 由 5.64 降低至 2.78；冷冻水温度由 18℃增加至 52℃时，系统制冷量由

236W 增加至 673W，制冷 COP 由 2.01 增加至 5.40；压缩机控制电压越高，系统

制冷量越大，压缩机耗功增加，制冷 COP 降低。此外，还对压缩机进行了 48 小

时的稳定性实验，压缩机具有良好的稳定特性，可以在长时间的供应 400W 以上

制冷量。 

设计了热负荷为 450W 的空间管道-肋片辐射器，建立了热分析模型，计算

得到了辐射器肋片宽度、导管直径对单位面积传热量、重量及肋片效率的影响曲

线，最终以单位面积传热量最大为依据确定了最佳肋片宽度，得到管道-肋片辐

射器各参数，得到肋片宽度方向温度分布曲线。分析了在地面环境温度下，管道

-肋片辐射器包括自然对流、辐射散热在内的复合散热情况，得到了不同温度下，

辐射冷凝器的复合散热量曲线。 

研制了微型热泵系统样机，测试了样机的工作特性。在环境温度 22℃，冷

冻水 19℃时，样机的最佳充注量为 180g，最大制冷量达到 344W；冷冻水温度

29℃，样机在 12h 的连续工作中制冷量保持在 500W 以上，运转平稳，噪音低。

最后分析了研制的微型热泵排热系统样机存在的问题，提出了初步的改进方案。 
 

关键词 热控制；空间热泵；实验研究；辐射冷凝器；热泵样机 
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Abstract 

Heat pump system is widely considered as the next generation thermal control 
technology of spacecraft because of being able to take advantage of the refrigerant 
latent heat, raising radiator temperature, improving the quality of waste heat and 
having a higher COP. As the key technology of heat pump system, compressor is 
directly related to the performance of it. In this paper, a micro-heat pump performance 
test system was set up, experimental studies were carried out, a space radiation 
condenser was designed, a miniature heat pump system prototype was designed and 
developed, and oprating characteristics were conducted. 

Firstly，an experimental system is designed and set up for investigating the 
operation characteristics of miniature heat pump system, refrigerating output, power 
input and COP were obtained under different work conditions. The measured results 
indicate that the optimal charging quantity is 220g, the maximum refrigerant output is 
279W and COP is 2.31 in conditions of 18℃ chilled water and 35℃ cooling water. 

When the cooling water temperature raised from 21℃ to 47℃, the cooling capacity 
decreased from 505W to 426W and the COP reduced from 5.64 to 2.78. When the 
chilled water temperature raised from 18℃ to 52℃, the cooling capacity increased 
from 236W to 637W and the COP increased from 2.01 to 5.40. Cooling capacity and 
power consumption increase rapidly as the control voltage changed from 1V to 5V, 
but COP decrease. Moreover, a 48 hours’ stability test was conducted, the compressor 
can run well with a 400W refrigerant capacity. 

A 450W heat rejection fin-tube radiator was designed; a thermal analysis model 
was established; curves were obtained which described variations of heat rejection 
capacity of radiators per unit area, radiator weight and fin efficiency against fin width 
and tube diameter. Optimal fin width was determined based on the maximum heat 
rejection capacity of radiators per unit area, after that the other parameters were all 
calculated, the curves against temperature along fin width were obtained. Composite 
heat rejections include nature convection and thermal radiation in different 
environment temperature on the ground which the fin-tube radiator rejected was 
analysis and the heat rejection curves were got. 

A miniature heat pump system prototype was designed and developed, and 
operating characteristics were conducted. In conditions of 22 ℃  environment 

temperature and 19℃ chilled water inlet temperature, the best refrigerating charge 
was 180g with a maximum refrigerating output which was 344W. When the chilled 
water inlet temperature was 29℃, the refrigerating output could reach more than 
500W of the prototype which operated smoothly with low noise persistently. Finally 
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the problems of the miniature heat pump prototype were analyzed and improvement 
scheme were put forward.  

 
Keywords  thermal control  heat pump  experimental study  radiated condenser  
heat pump prototype  
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物理量名称及符号表 

Q 制冷量,W; qv 单位容积制冷量,J/m3; 

q0 单位质量制冷量,kJ/kg; v 比体积,m3/kg; 

h 焓,J/kg; 对流换热系数, W/(m2·K); qk 冷凝器单位热负荷,J/kg; 

w0 单位功,J/kg; M 制冷剂充注量,g; 

COP 制冷性能系数; α 空泡率; 

COPh 制热性能系数; L 长度,m; 

 ρ  密度,kg/m3; t 摄氏温度,℃;  

tw 管壁温度, ;℃  tk 冷凝温度,℃; 

t∞ 环境温度,℃; te 蒸发温度,℃; 

sct  过冷度, ;℃  
set  过热度, ;℃  

A 面积,m2; q  热流密度, 2W m ; 

V 容积,m3; μ  动力粘度,kg /(m·s); 

mq  质量流量, kg s ; cp 比定压热容,J/(kg·K); 

λ  导热系数,W/(m·K); u 流速,m/s; 

α  表面传热系数,W/(m2·K); χ  干度; 

TPα  平均传热系数,W/(m2·K); Qs 空间平均外热流, W/m2; 

D 导管直径,mm; B 肋片宽度,mm; 

p 压力, Pa; Ts 空间等效热沉温度,K; 

T 热力学温度,K; ε 表面辐射率; 

r 汽化潜热,J/kg; η  肋片效率; 

σ S-T 常数,5.67×10-8W/(m2·K4); Φ 散热量, W; 

F 角系数; R 当量热阻,(m2·K)/W; 
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δ  肋片厚度,m m ; g 重力加速度, m/s2; 

l 长度, m;   

    

准则名称 主要注脚符号 

rP  普朗特数, pcμ λ  v 气态参数; 

Re  雷诺数, ul
υ

; l 液态 

Nu  努谢尔特准则,
lα
λ

; m 平均值; 

Gr 格拉晓夫数, 
3

2

g l t
v
α Δ  r 制冷剂; 辐射换热; 

  con 冷凝器; 

  evap 蒸发器; 

  s 饱和状态; 

  c 临界状态; 对流换热; 
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第 1 章 绪论 

1.1 课题背景 

航天技术在现代科学研究和工程应用领域占有十分重要的地位，在过去的几

十年内航天技术有了惊人的发展，从卫星到飞船，从航天飞机到空间站，从交会

对接到载人登月，航天技术跨越了一个又一个里程碑，它为推动人类经济发展和

社会进步发挥了巨大作用。 

航天器在太空极端环境下运行，表面温度波动大但内部乘员、生物样品、精

密设备等均需要合适的温度环境。热控系统作为航天器的一个重要功能系统，对

保障舱内仪器设备的正常工作发挥着重要作用。对于载人航天器，热控系统是维

持宇航员在轨正常工作、舒适生活的主要技术支持系统。航天器内部的仪器设备

在工作过程中所消耗的大部分能量均会转化成废热。随着大容量通信卫星、载人

飞船、空间站等大型空间飞行器功能和规模的扩展，未来的排热功率具有不断扩

大的趋势，以国际空间站为例[1]，其最终方案所确定的热负荷量达 110kW。另一

方面，未来空间工业的出现也必将涉及大量的热加工和高热流的聚集和排放问

题。因此，如何有效提高辐射排热能力，给整个空间热控系统，尤其是辐射散热

子系统的设计和运行带来一系列问题。因此，研制新型热控系统，解决日益严重

的排热问题，已成为航天热控系统研制的一项重要课题。 

国际上对空间站热管理的研究从上世纪 70 年代就开始，它主要在基于空间

系统的轻量化设计要求上，由美国、俄罗斯及欧洲等航天大国纷纷开展起来的。

热管理是热控系统功能的扩展，其具体内容不仅包括对舱内温湿度的控制，而且

还能将舱内各部分热量进行统一的调配与综合利用。经过几十年的发展，目前国

际上对航天热控和热管理技术的研究已取得了长足的进步，提出的技术方案也很

多，如单相流体回路、两相流体热控回路、毛细泵抽吸流体回路以及热泵回路[2-5]。 

由于单相流体回路具有技术成熟和可靠性高等优点，目前现有的空间站热控

系统几乎均采用此项热控制技术。但随着航天器朝大型化方向的发展，再采用传

统的单相流体热控回路不仅会带来整个热控系统体积和质量的过大，而且不能有

效的全面协调热控和环控生保系统间的关系，因此，自上世纪 80 年代中期开始，

各先进航天大国便开始致力于航天大国开始致力于热泵排热系统的研究。热泵排

热系统是在两相流排热基础上提出来的，它的基本工作原理是在消耗一定的输入

功前提下，通过压缩机将热泵工质蒸气温度提高，从而提高辐射器排热温度和排

热能力。与传统的单相或两相流体排热系统相比，主要具有如下三个优点： 

（1）能提高舱内废热温度水平，可以较大幅度地提高辐射器的工作温度，
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从而提高辐射器单位面积的排热能力。 

（2）能实现将舱内废热从较低温度环境排向较高温度环境，可满足未来月

球和火星基地热管理技术需要。 

（3）由于提升舱内废热的温度品位，因而可更有效对舱内废热进行统一的

收集和回收利用，如用于加热宇航员的生活用水、淋浴用水等，达到减少系统功

耗和废热排放量的目的[6]。 

当然，热泵热控回路也有自己的缺点： 

（1）热泵回路虽然提高辐射器单位面积的排热能力，但是同时需要消耗一

部分输入功，从而增大了系统负荷。而电能在航天器上电能是很宝贵的，如何降

低耗电量成为当务之急。 

（2）热泵回路中有压缩机等运动部件，而在航天器上，装置或设备不易更

换，因此对压缩机的寿命提出了更高的要求，要求能较长时间的稳定可靠工作[7]。 

国际上认为在航天器上蒸气压缩热泵主要可应用于三个方面：（a）整个航天

器的热控系统，为舱内人员和电子设备提供适宜的温度；（b）单机制冷设备。为

有特殊温度要求的小空间或物品提供冷源；（c）航天器热管理系统的一部分，管

理和调配航天器内部的能量，使之得到优化利用。与传统被动式热控技术相比，

蒸气压缩热泵利用了循环工质的潜热，转换效率高、系统质量轻，更适合航天应

用；与其他两相热控技术相比，循环过程中采用压缩机提高冷凝温度，能有效减

小辐射器面积且温控范围更大，运行稳定，因而作为下一代航天器热控技术将有

广阔的运用前景。 

目前，国际上对航天器热控系统采用热泵回路技术的研究还仅仅处于原理性

阶段，离真正的实用相差甚远。要将热泵排热技术应用于航天器，必然要对它进

行大量的基础研究，以及空间搭载试验。这就对热泵系统的质量、所占空间、以

及消耗电能以及可靠性提出了很高的要求。因此，本课题的研究开展具有一定的

现实意义。 

1.2 国内外研究的发展趋势 

1.2.1 空间热泵技术 

热泵排热系统是在两相传热回路基础上提出来的，由于它具有提升舱内废热

温度水平的能力，因而在强化空间辐射器排热能力、减少辐射器散热面积和重量、

以及实现将舱内废热从低的温度水平排散到较高温度水平的外部环境方面具有

其它热控技术无可比拟的优点和应用前景。 

空间热泵强化辐射排热系统的工作原理如图 1-1 所示[8]。热泵循环包括四个

基本过程，即蒸发、压缩、凝结和膨胀。从节流阀出来的热泵工质湿蒸气和饱和
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液体在蒸发器吸收来自卫星内回路的热量后变成饱和或过热蒸气，随后进入压缩

机中，压缩机对热泵工质做功，使其成为高温高压过热蒸气，过热蒸气通过辐射

冷凝器向空间环境排出热量，并冷凝为液体。液体工质经节流阀降压后，再次通

过蒸发器吸收来自舱内的废热。这样，热泵工质在回路中不断循环流动，提高废

热温度，进而强化了辐射冷凝器的排热能力。 

 
图 1-1 热泵回路示意图 

Fig.1-1 Schematic diagram of heat pump loop 

尽管热泵强化航天器排热的原理早就提出[9,10]，但由于受人类航天技术的发

展限制，研究进展十分缓慢。在 20 世纪八十年代中后期，随着空间站以及其它

大型航天器的迅速发展，航天器的耗电功率和废热排散规模愈来愈大，导致热辐

射器十分庞大。在此背景下，航天大国开始对热泵热控制技术表现出一定的兴趣，

并为此开展了原理性的探索研究，主要体现在对热泵工质和热力循环方式的选取
[11,12]、排热温度的优化[13]以及热控系统重量的分析[14~19]方面。初步研究表明，

与单相流体回路相比，热泵回路在减少辐射器散热面积和质量方面，效果十分明

显，同时，在选取合理的热力循环方式和运行模式下，热泵回路还能实现整个空

间热控系统减重的目的。但另一方面，在空间站使用热泵在技术方面尚不及单相

流体回路成熟，且在现有的航天器发展规模下，采用单相流体回路尚能满足航天

热控任务的要求，因此热泵回路与其它先进的两相热管理回路一样，尽管得到各

国的充分重视，但至今尚未在航天器热控系统中得到真正的应用。 

进入九十年代后，航天大国再度掀起的新一轮月球和火星探测活动，积极推

动了空间热泵排热系统的发展。这是由于在月球和火星表面，其昼夜环境温差变

化幅度非常大，在中午时，两星球表面温度分别可达 390K 和 295K 左右[2-5]，而

对载入航天器而言，为保持舱内温湿度水平，所要求的舱内流体回路温度水平应

保持在 280K 左右，在这种情况下，采用传统的单相或两相流体回路向外排散废

热已不可能。因此，热泵便成为未来人类月球定居和火星探险等航天使命中的一

项重要热控手段，美国有关部门对热泵用于月球和火星基地的热控系统展开了一

系列原理性的研究，这些研究主要围绕如何降低热泵系统质量和功耗而展开工

作，具体体现在对诸如热泵系统工质和热力循环方式的选取、排热温度的优化以
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及热控系统质量的分析方面。 

Grazy 等人（2001）开发了一套 25kW 热泵系统样机，该样机采用磁悬浮轴

承离心压缩机，从而避免了微重力环境下轴承的润滑问题。该热泵样机的蒸发温

度是 25℃，冷凝温度是 28℃，制冷 COP 达到了 64.6。他们在随后的研究中进一

步通过试验得到了该种热泵系统每千瓦制冷量的系统重量，并与单相系统进行了

对比，进一步证明了热泵热控系统质量和成本降低的潜力。Park 和 Sunada（2008）

等人提出了一种蒸气压缩与毛细系统复合的混合两相热控系统，并建立了试验系

统，其制冷量达到了 308W，但其 COP 只有 0.68。美国航空航天局从 2008 年起

资助 RINI 公司开发高效轻量化热泵系统的开发，目标是开发出 COP 大于 3 的

500W 微型热泵系统。Mainstream Engineering 公司在 2006 年得到美国航空航天

局的资助，设计、研制一套 5kW 到 15kW 散热量的重力无关热泵系统，并进行

测试和评估。据报道，Mainstream 开发的无油制冷压缩机已在国际和平号空间站

上得到应用。 

2010 年 11 月美国航空航天局发布《热管理系统技术路线图（DRAFT Thermal 

Management Systems Roadmap）》报告，报告中指出航天器热泵比地面热泵运行

环境恶劣，包括微重力下的间歇运行，高真空、辐射和极端温度等。长寿、高效、

轻量化和高温升（大于 50℃）是航天器热泵技术的发展目标。在探月和其他星

球中光伏热泵热控系统可能是最有效的热管理方式，在未来 5~10 年内热泵排热

系统的技术成熟度可从目前的 4~5 级发展到 6~7 级。 

综上所述，国际上对航天用蒸气压缩热泵系统的研究非常重视，但其研究还

没有完善，仍在继续开展工作。相信不久的将来，小型的蒸气压缩热泵即可在航

天任务中投入使用，而以蒸气压缩热泵做为大型航天器的热控系统也将是未来的

发展方向。 

从国外的研究概况看，目前可用于空间热控系统的热泵按驱动方式可分为两

类：电驱动热泵和热驱动热泵。这两类热泵在性能上各有差别，前者效率高，比

重量轻，需消耗系统电能，后者可回收利用发电系统的高温废热，节省系统电能

可靠性高，但比重量大。热驱动热泵系统还可进一步分为化学类热泵、热力驱动

类热泵和热机驱动类热泵。 

（1）电驱动热泵系统 

1984 年，Dexter 等首次对单相流体回路和电驱动热泵回路进行了全面和系

统的对比分析，提出了电驱动热泵循环回路在未来大型空间站上应用的存在的巨

大潜力[14]。 

Sridhar 等[2~5,20~22]对电驱动热泵系统应用于未来月球基地热控系统的可行性

进行了理论探讨，并得出初步结论认为：要保证月球基地在恶劣环境下正常工作，
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在选择并设计排热系统时，电驱动热泵回路不失为一套较佳的设计方案。 

（2）热机驱动类热泵系统 

Scaringe[12, 17] 和 Sridhar[23] 等对热机驱动热泵热控系统做了大量的研究工

作，提出了热机驱动类热泵系统按其工作原理可分为 Brayton、Rankine 和 Striling

三种主要循环方式。 

（3）热力驱动类热泵系统 

由于热机驱动热泵系统含有运动部件，会影响系统长期可靠运行。为此，

Scaringe[17]、Swanson[24,25]、Grossman[26]、Choi[27]等相继提出过喷射式、吸收式

和吸附式热泵热控方案。 

（4）化学类热泵 

化学类热泵种类繁多，它包括汽—固、汽—液吸附式热泵、氢化学热泵和复

杂组分热泵等。化学类热泵运动部件少，可靠性高，寿命长，易于集成封装。与

热机热泵相比，其缺点是在相同的容量下，性能系数低，体积庞大，比重量大。 

我国从七十年代以来，就对航天器的各种热控技术进行了广泛的研究。北京

空间飞行器总体设计部、清华大学等研究机构针对用于航天器的热泵开展了初步

研究。1997 年，北京空间飞行器总体设计部的李劲东等，针对热泵强化大型航

天器散热、减小辐射器散热面积和重量的问题进行了系统分析，从理论上阐明了

热泵强化航天器散热的概念和作用以及热泵应用的潜在优点，并且针对电驱动和

热驱动两种不同工作模式的热泵进行对比分析[28]。 

清华大学基于国家“863”高科技项目，对利用蒸气压缩热泵优化航天器热

控系统开展了研究。他们分析了光伏蒸气压缩式热泵系统的各个参数对系统质量

和排热温度的影响，得到了参数的最优值，同时阐明了热泵在未来空间应用中的

巨大潜力。2001 年他们分别提出了热泵—蓄冷和热泵—废热回收两套利用蒸气

压缩热泵优化航天器热管理系统的方案，不仅从理论分析出发，进一步证明了热

泵在优化热控系统质量方面的潜力，更将蒸气压缩热泵在航天领域的应用范围从

排热系统拓宽到航天员尿液处理和 CO2 去除等环控生保系统[29,30]。 

由于在过去的几十年由于受航天技术发展规模和水平限制，采用传统的单向

流体热控技术尚能满足航天热控系统的排热要求。所以，尽管热泵可以强化航天

器的排热，但国际上对它的研究还仅仅处于原理性阶段，离真正的实用相差甚远。

另一方面，热泵排热系统需要消耗航天系统有限的电能，从而造成系统功耗和重

量出现较大幅度的增加，降低了这一项技术与传统单相或两相流体热控系统的竞

争力。这是热泵排热技术未能迅速推广的主要原因。 

但是热泵排热系统和单相或两相流体热控系统相比，它具有可以提升航天器

舱内废热及降低辐射器面积等一系列优点，采用热泵系统来强化辐射器排热能力
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必将成为未来大容量、高功率航天器的热控手段之一。另一方面，如果能寻求到

一种有效降低热泵排热系统功耗，或者明显降低热泵系统重量的技术手段，那么，

在现有的小功率空间站或航天器上应用热泵排热系统也是可行的。 

从热力学观点看，热泵排热系统与常规空调或制冷系统基本相同，它同样由

四大基本部件组成，即压缩机、冷凝器、蒸发器和节流机构。从某种意义上来说，

借鉴常规空调系统的研究手段对提高热泵排热系统的性能及研究水平十分必要。

另一方面，空间站热泵排热系统与传统的热泵或房间空调系统无论就所处环境或

系统换热器的结构及工作特性方面均有着明显的不同。传统制冷空调系统的蒸发

器和冷凝器大多数采用风冷或水冷的管片式结构，但对于空间站热泵排热系统而

言，其蒸发器通常为水冷套管式或者板式换热器结构，对冷凝器则为管肋式空间

辐射器，这就决定了系统中的冷凝废热排放是通过冷凝管壁和肋片向外层空间以

热辐射的方式进行的。 

1.2.2 微型制冷压缩机的研究现状 

压缩机是制冷系统的核心和心脏，压缩机的能力和特征决定了制冷系统的能

力和特征。某种意义上，制冷系统的设计与匹配就是将压缩机的能力体现出来。 

一般将容积流量小于 1m3/min 的压缩机定义为微型压缩机[31]。从当前压缩机

发展状况来看，往复活塞式和回转式中的滚动转子式、滑片式、旋叶式适合微型

压缩机的研制。 

Aspen Thermal 已经研制出微型转子压缩机，如图 1-2a 所示，包含了一个大

功率压缩机和直流无刷电机，采用直流无刷电机可以调节电机转速，从而使压缩

机在可调速度下运转以满足负荷的要求。该微型转子压缩机在 38℃的环境下可

以产生 300W 的制冷量，压缩机直径约 5.33cm，长 7.44cm，重量 0.59kg，制冷

剂 R134a，电源为 24V 直流电源。 

Aspen Thermal 研制出的另一微型旋转压缩机，如图 1-2b 所示，采用直流无

刷电机可以调节电机转速，从而使压缩机在可调速度下运转以满足负荷的要求。

该微型转子压缩机在 48.89℃的环境下可以产生 300W 的制冷量，压缩机直径

5cm，长 7.6cm，重量 0.454kg。 

台湾东元电机成功研制出滚动转子式微型压缩机型号为 KSDC006 和

KSDC010，如图 1-3 所示，两种型号微型压缩机在环境温度 35℃时可分别产生

94W 和 145W 的冷量。压缩机直径 6cm，长 10.4cm，重 1.4kg。 

北京工业大学利用微细电火花加工技术制造微型旋转式压缩机。图 1-4 为微

型压缩机的外形图，该压缩机采用铸铁和铝合金制造，重量为 400g，在 40℃的

环境下可以产生 300W 的制冷量，制冷剂采用 R22，电源采用 24V 或 12V 直流

电源。 
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a) b) 

图 1-2  ASPEN 开发的微型压缩机 
Fig.1-2 The miniature compressor developed by Aspen 

  
图 1-3 东元电机公司研制的微型压缩机 

Fig.1-3 The miniature compressor developed by 
TECO 

图 1-4 北京工业大学研制的微型压缩机 
Fig.1-4 The miniature compressor developed by 

BJUT 

目前，由于制造工艺和加工水平的限制，国内还没有企业或机构进行微型压

缩机的研制，现有的同样制冷量的压缩机体积大、重量重，不适合微型热泵排热

系统的研究，实验室已有的微型压缩机在可靠性方面还需完善。 

1.3 本文主要的研究目的、内容和方法 

1.3.1 研究目的 

国际上对航天器热控系统采用热泵回路技术的研究还仅仅处于原理性阶段，

离真正的实用相差甚远。要将热泵排热技术应用于航天器，必然要对它进行大量

的基础研究，以及空间搭载试验。考虑到进行空间试验时，只能为热泵系统提供

有限电功率，对热泵系统的质量、所占空间以及可靠性有很高的要求，所以航天

热泵排热系统的应用可以选择从微型热泵系统开始。 

微型空间热泵系统主要由微型制冷压缩机、辐射冷凝器、蒸发器和节流装置

等组成，微型制冷压缩机的研发一直是制约微型制冷系统发展的关键因素，课题

组经过多年努力仍未取得突破。通过调研发现，Aspen Thermal 和台湾东元电机

已掌握微型压缩机核心技术的，并研制出产品。鉴于该研究现状，可利用 Aspen 

Thermal 研发的微型压缩机组装成微型热泵系统，并搭建了微型制冷系统实验平
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台，通过对制冷系统性能的实验分析，为空间热泵系统提供相关的参数。 

辐射冷凝器作为空间热控系统的重要组成部分，它的研究一直也被人们广泛

关注，但是针对热泵系统用辐射冷凝器的设计还没有公开发表的文献，所以，在

前人的基础上，本文提出了微型空间热泵系统用管肋式辐射冷凝器的设计方法。 

1.3.2 研究内容 

（1）基于 Aspen Thermal 研发的微型压缩机，组装微型制冷系统，并搭建

性能测试实验台； 

（2）进行微型制冷系统性能试验，得到系统制冷剂最佳充注量，对系统进

行了稳定性实验，研究了冷却水（温度、流量）、冷冻水（温度、流量）、压缩机

控制电压对系统性能的影响； 

（3）辐射冷凝器的设计与优化。建立合理的热分析模型，通过对辐射冷凝

器的单位面积热流密度最大为优化目标，得到最佳肋片宽度，以及其他尺寸参数。

计算了地面环境条件下，辐射冷凝器的复合散热量； 

（4）组装了微型制冷系统样机，对其进行性能测试，得到系统工作可以达

到的制冷量。 

1.3.3 研究方法 

采用实验研究和理论计算相结合的方法对整个系统进行分析研究。 
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第 2 章 微型制冷系统实验台的设计 

2.1 微型制冷系统的热力学分析 

2.1.1 微型制冷压缩机工作过程 

蒸气压缩制冷系统如图 2-1 所示。制冷剂（工质）在蒸发器中吸收外界（被

冷却物）的热量，蒸发成气体后进入压缩机。气体被压缩机压缩，温度升高。从

压缩机排出的气体进入冷凝器，被冷却介质冷却，成为液体。离开冷凝器的制冷

剂液体经过节流元件时，降低压力和温度，成为由气体和液体组成的两相混合物，

再进入蒸发器，吸收蒸发器周围物体的热量，使它的温度降低[32]。 

 

 

图 2-1 蒸气压缩式制冷系统工作原理图 
Fig.2-1 The principle diagram of 
vapor-compression refrigeration 

图 2-2 理论制冷循环 
Fig. 2-2 Theoretical cooling cycle 

2.1.2 单级蒸气压缩制冷理论循环的性能指标 

所谓单级蒸气压缩制冷理论循环，是指制冷剂在一次循环中只经过一次压

缩，且循环满足下列假设条件： 

1）无温差传热，即制冷剂的冷凝温度等于冷却介质的温度，制冷剂的蒸发

温度等于被冷却介质的温度。 

2）制冷剂离开蒸发器时的状态是处于蒸发压力下的饱和蒸气，离开冷凝器

时的状态是处于冷凝压力下的饱和液体状态。 

3）制冷剂在压缩机内的压缩过程为可逆绝热的等比熵压缩过程。 

4）在各设备的连接管道中，制冷剂不发生状态变化。 

5）制冷剂在蒸发器和冷凝器内流动时，没有压力损失。 

单级蒸气压缩式制冷理论循环的性能指标有单位质量制冷量、单位容积制冷

量、单位功、冷凝器单位热负荷、制冷系数等[33]。 

https://www.reguanli.com
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2.1.2.1 单位质量制冷量   

它表示 1kg 制冷剂在蒸发器内从被冷却物体中吸取的热量，简称单位制冷

量，用 q0 表示。它可用制冷剂进、出蒸发器时的焓差表示，即 

q0=h1－h4=h1－h3                          （2-1） 

2.1.2.2 单位容积制冷量 

它表示压缩机每吸入 1m3 制冷剂蒸气(按吸气状态计)所制取的冷量，用 qv

表示。 

0 1 4

1 1
v

q h hq
v v

−
= =                             （2-2） 

式中  v1——吸气状态下制冷剂蒸气比体积，m3/kg。 

v1 与制冷剂性质有关，且受蒸发压力的影响很大，蒸发温度越低，v1值越大，

qv 值越小。 

2.1.2.3 单位功 

压缩机每压缩并输送 1kg 制冷剂所消耗的功，称为单位功，用 w0 表示。由

于节流过程中制冷剂对外不作功，因此循环单位功与压缩机的单位功相等。它可

用制冷剂进、出压缩机时的比焓差表示，即 

w0=h2－h1                             （2-3） 

w0 的大小不仅与制冷剂的性质有关，也与压缩机的压缩比（pcond/pevap）的大

小有关。 

2.1.2.4 冷凝器单位热负荷 

它表示 lkg 制冷剂在冷凝器中放给冷却介质的热量用 qk 表示。它可用制冷剂

进、出冷凝器时的比焓差表示，即 

qk= h2－h3                             （2-4） 

2.1.2.5 制冷系数 

它表示循环的单位制冷量与单位功之比，用 COP 表示，即 

0 1 4

0 2 1

COP
q h h
w h h

−
= =

−
                           （2-5） 

2.1.3 单级蒸气压缩制冷实际循环 

显然，微型制冷压缩实验系统的实际循环并不满足理论循环的各种假定。首

先，就循环的外部条件而言，制冷剂-水换热器中的循环水为有限热源，循环水

流过制冷剂-水换热器时吸收制冷剂的热量，其温度要升高，释放给制冷剂热量，

其温度要降低；循环水与制冷剂发生热交换时，必然有传热温差。就循环的内部

条件而言，制冷剂出蒸发器和进入压缩机未必恰好是饱和蒸气，往往有一定过热；

制冷剂在进膨胀阀前的状态也未必恰好是饱和液体；制冷剂在系统中循环流动，
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经过设备的连接管道（管件、阀门等）、热交换器时均存在流动阻力和压力损失，

并且通过管道与外界存在热交换；压缩机的实际压缩过程也存在不可逆损失。 

如果将微型制冷系统实际循环偏离理论循环的各种因素综合，可以用图 2-3 

表示。由于相变传热部分存在传热温差，所以制冷剂在蒸发器中的蒸发过程线位

于理论循环过程线下方，冷凝过程线位于理论循环冷凝过程线的上方。 

 
图 2-3 实际制冷循环 

Fig. 2-3 Actual cooling cycle 

4-0-1a 表示制冷剂在蒸发器中的蒸发过程，因为蒸发器的压力损失，蒸发过

程的温度和压力均下降。此外，制冷剂出蒸发器稍有过热（1a）。 

1a-1b-1 表示制冷剂流出蒸发器后经吸气管、压缩机吸气腔时的压降和温升，

在图 2-3 上将其分解为等压过热（1a-1b）和等比焓降压（1b-1）两部分。 

点 1 表示制冷剂气体开始压缩时的状态。1-2 表示压缩机内的实际压缩过程，

点 2 代表压缩终了状态。2-2a 表示压缩终了的气体经排气阀、排气腔到排气管的

流动过程存在压降。 

2a-3 表示制冷剂高压气体在排气管和冷凝器中的冷却冷凝过程，此过程伴随

着有流动阻力引起的压力降，且过程终了高压液体有一定过冷（状态点 3）。 

3-4 表示高压液体的节流过程。由于制冷剂经膨胀阀时流速很快，来不急换

热，仍视为绝热节流，故点 3 和点 4 的比焓相等。 

对于单级蒸气压缩式制冷的实际循环，相关文献[35]详细分析了高压液体过

冷、压缩机吸气过热、管道压力损失和热交换、压缩机与压缩过程的不可逆、相

变传热不可逆、润滑油和制冷剂的互溶、水分和不凝性气体的存在等因素对实际

循环的影响。 

对于微型制冷系统，其蒸发器和冷凝器面积较小，运行时由此产生的压力降

可以忽略；压缩机体积很小，由于吸气和排气发生的不可以损失也可以不计；主

要影响系统偏离理论循环的因素为制冷剂液体的过冷和制冷剂蒸气的过热。 

2.1.3.1 液体过冷 

由图 2-3 可以看出，在理论制冷循环中冷凝后的液体处于饱和状态，而在实
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际循环中，为了防止制冷剂在节流过程发生气化，冷凝后的液体是过冷液体，此

时的状态 3 位于饱和液态线的左侧。液体过冷后，单位质量制冷量（h1－h3），

它大于比焓差（h1－hfc）。两者的差别与制冷剂液体的过冷程度有关。液体过冷

使单位质量制冷量增加了（hfc－h3）。其比焓差的比值（hfc－h3）/（h1－hfc）表

示液体过冷引起的单位质量制冷量的相对增加量，它与制冷剂的气化热与液体的

比热容有关。单位体积制冷量也将因液体过冷而增加。因为循环的单位质量压缩

功不变，所以制冷系数也因液体过冷而增加。 

2.1.3.2 蒸气过热  

为了使进入压缩机的制冷剂不含液滴，状态 1 应位于过热蒸气区。若制冷剂

从饱和状态加热到状态 1 时吸收的热量全部用于制冷，则制冷机的单位质量制冷

量增加，增加量为（h1－hge）。由于过热，比体积 v1 增加，所以单位体积制冷量

（h1－h3）/v1 可能增加，也可能减少。此时，等熵压缩时单位质量制冷剂所消耗

的功也增加。所以，此时等熵压缩时的制冷系数有可能增加，也有可能减少。 

从被冷却空间的出口至压缩机入口，制冷剂在管道中吸热，这相当于减少了

制冷压缩机的部分制冷能力，但为了防止压缩机液击，少量的吸气过热也是必需

的。 

2.2 微型制冷系统实验台设计 

2.2.1 微型制冷系统实验台流程 

图 2-4 是微型制冷系统实验台的流程图。实验系统主要包括 2 个环路：水环

路和制冷剂环路。实验系统能够进行微型制冷压缩机制冷量、性能系数的测试，

也可在蒸发器水侧（冷冻水）、冷凝器水侧（冷却水）不同进水温度的条件下研

究整个系统的特性。 

整个系统由微型制冷压缩机、蒸发器、冷凝器、热力膨胀阀、示液镜、干燥

过滤器、恒温水槽、流量计、循环水泵等组成。恒温水箱可单独为蒸发器、冷凝

器提供恒定温度的水源，用来模拟不同的热源温度。 

2.2.2 制冷剂环路 

本论文搭建的微型制冷系统采用 R134a 作为制冷剂。R134a 分子组成为

CH2FCF3，化学名为四氟乙烷，分子量为 102.0，属 HFC 型制冷剂。它的沸点是

﹣26.5℃，凝固点﹣110℃，属于中温制冷剂。它的特性与 R12 相近，无色、无

味、无毒、不燃烧、不爆炸。R134a 不含氯原子，对大气臭氧层不起破坏作用。

采用 R134a 作为制冷剂的原因是 R134a 工作压力低，有利于微型制冷系统的稳

定，另一方面，它安全、稳定，符合空间热泵系统的使用要求。 

微型制冷系统工作流程如下：经热力膨胀阀节流降压后的两相制冷剂流入蒸
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发器中吸收水的热量而蒸发成为过热蒸气，制冷剂蒸气被压缩机吸入，压缩成高

温高压的制冷剂过热蒸气，过热蒸气进入冷凝器冷凝成为液体制冷剂经干燥过滤

器和热力膨胀阀又流回蒸发器中重新吸热、蒸发。 
 

 

图 2-4 微型制冷系统实验流程图 
Fig. 2-4 The experimental system of the miniature refrigeration system 

2.2.3 微型制冷系统实验台主要设备及参数 

根据微型制冷系统流程图，对实验中各设备进行了选型和加工，主要实验设

备参数如下。 

2.2.3.1 制冷压缩机 

实验系统压缩机的作用在于通过输入有用功压缩来自蒸发器中的低温低压

制冷剂蒸气，提高其压力和温度后将其排向冷凝器，维持制冷剂在整个系统中的

循环流动。本实验采用的压缩机是由美国 Aspen 公司生产的世界最小最轻的旋转

压缩机，如图 1-2a 所示。专为尖端制冷系统量身定做，包含了一个大功率压缩

机和直流无刷电机，可以调节电机转速，从而使压缩机在可调速度下运转以满足

负荷的要求。表 2-1 为 Aspen 微型转子压缩机的性能参数表，表 2-2 为 Aspen 微

型转子压缩机与同行业其它压缩机的对比数据。 

Aspen 微型转子压缩机具有以下特点： 

1）全球最小、最轻，仅为拳头大小； 

2）变频、制冷功率大；  

3）工作时静音、无振动；  

4）恒温效果好，可保持在±0.2℃之间。 
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表 2-1 Aspen 微型转子压缩机性能参数 
Table 2-1 Pperformance parameters of Aspen miniature rotary compressor  

制冷剂：R134a 电机：无刷电机 
排气量：1.4CC、1.9CC 重量：590g 
尺寸：56mm（直径）×78mm（高） 电流：1A~9.5A 
蒸发温度：-18℃~24℃ 电压：20~28V、12V、24、48V 
冷凝温度：27℃ ~ 71℃ 适用环境温度：-30℃~60℃ 
最高承受温度：130℃ 转速：1800~6500RPM 

 
表 2-2 同行数据对比 

Table 2-2 The data compared with the other compressor 

对比事项 Engel 转子式压缩机 Hitachi 活塞压缩机 Aspen 转子式压缩机

高（mm） 166 195 78 

直径/长 (mm) 85 直径 204 56 直径 

容量 (cc) 2.3 2.0 1.4 

重量 (kg) 2.8 4.3 0.6 

压力比 2.1-3.2 1.9~3.0 2.0~3.5 

转速 (RPM) 2000 2000 3000~6000 

容积效率比 (%) 57~79.3 58.1~73 73.2~90.5 

等熵效率比 (%) 40.6~59.5 43.2-56.5 44.1~70.3 

制冷功率 (W) 130.1~256.4 152~208.8 160.2~489.6 

性能系数 3~5.7 2.6~3.7 2.1~7.4 

2.2.3.2 板式换热器 

本实验系统冷凝器、蒸发器均采用亚星板式换热器，其外形尺寸为 190mm

×70mm×40mm。参数见表 2-3。 

表 2-3 板式换热器参数 
Table 2-3 The performance parameters of plate heat exchanger  

板片及接管材料为：SUS316L 钎焊料：99.99%纯铜 

最高工作压力：3.0MPa 测试压力：4.5MPa 

最高工作温度：300℃ 最低工作温度：-195℃ 

板式换热器的主要特点包括： 

1）传热系数高。板式换热器的总传热系数一般为 2500~5000W/m2·K，最

高可以达到 7000W/m2·K，比管壳式换热器高 3~5 倍；2）结构紧凑，体积小，

重量轻；3）耐高压；4）不易结垢；5）制冷剂充灌量少；6）可用于小传热温差。 

2.2.3.3 热力膨胀阀 

本系统采用 Danfoss TN2 068Z3347 系列膨胀阀。由于实验系统的工况经常

https://www.reguanli.com
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处于不断调整、变化的状态中，热力膨胀阀在很宽的范围内都具有很强的自动调

节能力。 

2.2.3.4 恒温水槽 

为了模拟不同的末端冷热源温度对实验系统性能的影响，本实验定制了恒温

水系统。实验系统在蒸发器侧和冷凝器侧均采用了 THD-0530L 型恒温水槽。该

水槽数显分辨率为 0.01℃，温度范围-5~100℃，温度波动±0.05℃，容积 30L。 

2.2.3.5 供电系统 

系统中压缩机、各种压力传感器、温度传感器、流量传感器及变送器等测量

设备均采用 24V 的直流稳压电源供电。此外，压缩机还需要提供 5V 直流稳压电

源控制转速。系统其它用电设备如恒温水槽，管道增压泵和数据采集仪等均采用

220V/50Hz 的民用电。 

2.2.3.6 其它部件 

（1）干燥过滤器。安装在节流机构前的液体回路上，用来吸附制冷剂中的

水分和杂质。 

（2）管道增压泵。其技术参数见表 2-4。 

表 2-4 增压泵技术参数表 
Table 2-4 Technical data sheet of pump 

功率：120W 额定扬程：14m 级数：2 
电容：4μF 额定流量：10L/min 转数：2800RPM 
电压：220V 电流：0.72A 频率：50Hz 

（3）制冷剂系统的管道均采用紫铜管道，管道尺寸为 6×1mm，其中蒸发

器，冷凝器、阀门，视液镜，干燥过滤器等部件均采用焊接连接，减少泄漏。 

2.2.4 微型制冷系统实验台测量设备及性能 

为了准确测量微型制冷系统的运行特性和性能，在实验中，要测量的参数有：

制冷剂环路各主要部件进出口温度、压力，蒸发器、冷凝器水侧进出口水温，水

流量，压缩机消耗功率。根据这些要求，分别选择相应的测试装置来进行测量。 

2.2.4.1 数据采集仪及计算机 

实验系统采用 Agilent 34970A 数据采集仪进行数据的自动采集。设置在实验

中设定每隔 3 秒对实验数据记录一次，并且实验数据可以自动保存在 Agilent 

Bench Link Data Logger 软件中，可以很直观的从 Stripe Chart 窗口中实时观测试

验系统的变化情况。 

2.2.4.2 温度传感器及变送器 

温度数据采集采用 A 级的 pt100 的铂电阻，测温范围为 0~300℃，测量误差
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为±0.15 并结合电阻信号-电压信号变送器，输出 0~5V 的电压信号，变送器采用

24V 直流电源驱动。 

热电阻利用物质在温度变化时本身电阻也随着发生变化的特性来测量温度

的。热电阻的受热部分（感温元件）是用细金属丝均匀的缠绕在绝缘材料制成的

骨架上，当被测介质中有温度梯度存在时，所测得的温度是感温元件所在范围内

介质层中的平均温度。它的主要特点是测量精度高，性能稳定。其中铂热电阻的

测量精确度最高。 

2.2.4.3 压力传感器及变送器 

压力传感器采用 HS101-G1C0WN 传感器，量程为 0~2MPa 的压力传感器，

测量精度为 0.25%，过载能力达到满量程的 200%，输出 4mA~20mA 电流信号，

采用 250Ω电阻并联后变换为 1V~5V 的电压信号输入数据采集仪。 

2.2.4.4 流量测量装置 

水系统的流量测量采用 DMF-1-3-A/DX 型质量流量计测量冷冻水的质量流

量，量程为 30~300kg/h，测量精度为±0.2%。冷却水的质量流量测量采用 DMF-1B

型质量流量计测量、量程为 0~100kg/h，测量精度为±0.2%。 

2.2.4.5 电功率测量 

实验过程中压缩机消耗电功率采用分别测量压缩机消耗电压和电流的方法

测量。采用的是 HB40X 智能电流表和电压表。HB40X 智能电流、电压表的测量

精度为±0.8%。 

2.2.4.6 其它测试设备 

电子秤，用来测量制冷剂的充注量，精度±5g。 

2.3 本章小结 

本章首先介绍了微型制冷系统的工作过程，单级蒸气压缩制冷理论循环的性

能指标，并分析了实际循环和理论循环的差别。设计并搭建了微型制冷系统实验

台，并介绍了主要组成部件的主要参数。 
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第 3 章 微型制冷系统的实验研究 

3.1 引言 

微型制冷系统采用的是美国 Aspen 生产的转子压缩机，其性能如何是整个制

冷系统的关键。搭建的微型制冷系统试验台运行的稳定性如何也是我们关心的重

点。此外，我们还想要了解在不同的运行工况下，系统的制冷性能，消耗功率大

小以及系统的 COP。为此，本章进行了大量的试验研究，进行了制冷系统的充

注量的试验，在变化冷却水、冷冻水温度及流量，变化压缩机控制电压时测量了

系统的运行主要的温度及压力参数；测试了系统的稳定性。为后续的实验研究和

样机的研制提供了一些实验数据参考。 

3.2 制冷剂充注量对制冷性能的影响 

制冷剂充注量与制冷装置的工作性能密切相关，特别是对于无储液器的小型

系统。制冷剂充注量过多或过少，都将影响制冷装置的工作性能，比如会改变系

统运行的蒸发压力、冷凝压力、冷凝器出口制冷剂过冷度、蒸发器出口制冷剂过

热度、系统制冷性能系数等参数。 

3.2.1 制冷剂充注量的计算 

目前热泵和制冷系统制冷剂充注量的计算方法主要有空泡系数法和内容积

估算法两种。本系统的主要部件包括压缩机、板式蒸发器、冷凝器、干燥过滤器、

热力膨胀阀。忽略热力膨胀阀、以及润滑油中溶解的制冷剂质量，则系统内制冷

剂的质量包括蒸发器内两相区、过热区的制冷剂；压缩机内的制冷剂；冷凝器内

过热区、两相区、过冷区的制冷剂；干燥过滤器内制冷剂以及制冷剂管道内制冷

剂质量。系统内制冷剂质量表达式如下： 
sup,evap

sup,cond sub,cond

total comp filt pipe biph,evap 0

biph,cond0 0

L

L L

M M M M M dV

dV dV M

ρ

ρ ρ

= + + + +

+ + +

∫
∫ ∫

           （3-1） 

[ ]biph

biph v l0
(1 )

L
M Adαρ α ρ ξ= + −∫                  （3-1a） 

式（3-1）中，下标 biph、sup、sub 分别代表两相区、过冷区、过热区，下

标 evap、cond、comp、filt 和 pipe 分别代表蒸发器、冷凝器、压缩机、过滤器和

制冷剂管道。式（3-1a）中，A 是流道内截面积；Lbiph 是两相区长度；α是空泡

率，表示流场中某一控制单元内气相所占的体积份额，也称容积含气率。 

从（3-1）和（3-1a）可看出，要准确计算蒸发器和冷凝器中的制冷剂质量，
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必须分别计算两相区、过冷区、过热区的长度，同时也需要已知两相区的空泡率。

空泡率受两相流流型的影响很大，在不区分流型的情况下，很难取得统一的确定

空泡率的计算公式。蒸发器、冷凝器各相所占的体积对计算结果影响很大，即各

相区的长度对计算结果影响很大。而各相区的长度是通过传热计算确定的，故蒸

发器中传热计算的准确性对制冷剂的充注量计算是很重要。因此，采用空泡系数

法计算本系统的制冷剂充注量有很大难度。 

本文采用内容积估算法来简单估算制冷剂充注量，即采用充注量占系统各设

备内容积百分比的方法来估算微型制冷系统总的制冷剂充注量，制冷剂充注量推

荐值见表 3-1 所示[35]。总制冷剂充注量等于其高压侧、低压侧各管道、液管以及

换热器等部件的充注量之和。 
表3-1 制冷系统的制冷剂充注量推荐值[35] 

Table 3-1 Recommended values of refrigerant charge in refrigeration system 

部件名称 充注量占设备容积 部件名称 充注量占设备容积 

湿式蒸发器 80% 液体管路 100% 
干式蒸发器 15% 气体管路 15% 
冷凝器 40% 油分离器 20% 

干燥过滤器 100% 气液分离器 30% 

经测量，系统液体管路部分长度为 128mm，气体管路部分为 221mm，两相

管路部分 65mm，铜管内径均为 4mm；过滤器容积为 0.038L；板式换热器单片

面积为 0.014m2，共 12 片，间距为 1.3mm。系统内容积的计算结果见下表 3-2。

依据表 3-1 的制冷剂充注量推荐值，忽略热力膨胀阀、压缩机以及润滑油中溶解

的制冷剂质量，制冷剂充注量估算值为： 

total cond filt pipe,gas pipe,liq evap

R134a evap cond pipe,gas pipe,liq pipe,biph(0.8 0.4 0.15 0.8 )

=234g
filt

M M M M M M

V V V V V Vρ

= + + + +

= + + + + + （3-2） 

式（3-2）中，下标 evap、cond、pipe,gas、pipe,liq、pipe,biph、filt 分别代表

蒸发器、冷凝器、气体管路、液体管路、两相管路、干燥过滤器；Mtotal 为系统

的制冷剂总充注量，kg；V 为部件的内容积，m3；ρR134a 为制冷剂 R134a 的平均

密度，推荐值为 1200kg/m3。 
表3-2 系统内容积计算值 

Table 3-2 Calculated internal volume of the experimental system 
部件名称 内容积(10-3m3) 部件名称 内容积(10-3m3) 
冷凝器 0.1092 液体管路 0.006434 
蒸发器 0.1092 气体管路 0.01111 
干燥过滤器 0.038 膨胀阀后管路 0.003267 
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根据式（3-2）的计算结果，本系统的制冷剂充注量为 234g。虽然计算结果

可能不够准确，但是此结果可以大概指导系统样机的充注量实验。 

3.2.2 充注量对制冷性能影响的实验程序 

实验通过改变微型制冷系统制冷剂充注量，测试充注量的变化对压缩机制冷

性能的影响。实验的制冷剂充注量变化范围为 120~250g，每次改变量为 10g；冷

凝器水侧进水温度恒定在 35±0.1°C，水流量 89.4kg/h；蒸发器水侧进水温度恒

定在 18±0.1℃，水流量为 139.0kg/h。当制冷压缩机在相应的实验工况下稳定运

行 30min，再采集相应的状态参数。每个状态参数采集时间持续 6min，采集频率

为 3 次/s，各参数的测量值为 6min 内测量的平均值。图 3-1 给出了充注量为 250g

时，所采集几个参数的情况。由图可以看出，实验情况稳定，能够保证所采集数

据的准确性和稳定性，进而保证实验结果的可靠性。 

 
图3-1 充注量为250g时采集数据 

Fig.3-1 The data at 250g refrigerant charge 

3.3.3 充注量对蒸发压力和冷凝压力的影响 

充注量对系统蒸发器出口蒸发压力、冷凝器入口冷凝压力的影响如图 3-2 所

示。由图 3-2 可见，当充注量不断增加时，蒸发压力和冷凝压力均持续显著增加，

二者的差值却随之减少。 

制冷剂量充注量少时，蒸发器中制冷剂相变换热量降低，蒸发量下降，在正

常的蒸发压力下，蒸发器中没有足够的制冷剂液体蒸发，导致制冷剂气体膨胀至

压缩机吸气口，使得蒸发压力降低，进而导致压缩机排气量减小，同时由于吸气

比容增大，压缩机质量流量下降，导致冷凝器中制冷剂减少，冷凝压力降低。增

加制冷剂充注量，蒸发器中的相变换热量增加，蒸发量增加，蒸发压力升高，压

缩机排气量变大，而吸气比容减小，使得压缩机质量流量上升，导致冷凝器中的

制冷剂增多，冷凝压力上升[36,37]。 

根据所测的蒸发压力、冷凝压力查《R134a 饱和液体及蒸气的热力性质表》
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可以得到对应饱和压力下的蒸发温度、冷凝温度。系统压力变化直接影响到了系

统的蒸发温度和冷凝温度，见图 3-3。由图可见，当充注量不断增加时，冷凝温

度和蒸发温度持续显著增加。当充注量不足（低于 140g）时，蒸发温度低于 0

℃，冷凝温度低于 40℃；当充注量高于 140g 时，冷凝温度增加较少，仅由 40

℃增加到 43℃；蒸发温度则相对增加幅度较大，由-3℃增加到了 10℃。可见，

对于小型系统来说，充注量对蒸发温度和冷凝温度都有很大影响。 

图3-2 不同制冷剂充注量下的系统压力 
Fig.3-2 Evaporating and condensing pressure at 

different refrigerant charge 

图3-3 充注量对蒸发、冷凝温度的影响 
Fig.3-3 Evaporating and condensing 

temperature at different refrigerant charge 

3.2.4 充注量对过热度和过冷度的影响 

蒸气压缩制冷循环中过热度以及过冷度对系统性能有着重要的影响。所以，

根据所测得的蒸发器出口温度与查得的蒸发温度之差求得蒸发器过热度；根据查

得的冷凝温度与所测冷凝器出口温度之差求得冷凝器过冷度。分别考察随着充注

量变化对系统过热度和过冷度产生的影响。 

图3-4给出了小型制冷系统过冷度和过热度以及制冷量随着充注量的变化关

系。图中，过冷度随制冷剂充注量的增加而增大，过热度则是随之增加而减小，

且在充注量较少时其变化很明显。 

制冷剂充注量增加时，蒸发器中制冷剂相变换热面积增加，蒸发器中两相区

长度增加，过热区长度减小[37]，同时由于蒸发温度的升高使蒸发器换热温差减小，

蒸发器出口制冷剂的过热度将减小。 

当 R134a 充注量为 140g 时，进入蒸发器的制冷剂流量较少，其出口过热度

较大为 19°C，证明蒸发器的传热面积没有充分利用。随着充注量的增加，蒸发

器出口制冷剂过热度逐渐减小，蒸发器的传热面积逐渐得到充分利用，系统运行

特性变好；随着充注量增加到 210g 时，系统达到最佳范围内，制冷量达到最大；

随着充注量的继续增加，蒸发器出口制冷剂蒸气的过热度太小，使得热力膨胀阀

对进入蒸发器的制冷剂流量进行调节，减少蒸发器内制冷剂流量，制冷量降低。 
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对于未设置储液器的制冷装置运行时，制冷剂充注量的大部分以液相形式存

在于液体管路部分和冷凝器的后半段。本系统未设置储液器，增加的制冷剂充注

量要找到其容纳空间和位置，液态制冷剂的积存量增加，冷凝器中两相区长度减

小，过冷区长度增加，冷凝器的换热温差随着冷凝温度的升高而增大，使得冷凝

器出口制冷剂的过冷度增加。由图 3-4 中过热度、过冷度与制冷量的关系可以看

出，过热度在 4~8℃，过冷度在 5℃左右，对于小型制冷系统来说是一个比较合

理的范围。 

图3-4 过热度及过冷度随充注量变化关系 
Fig. 3-4 Superheat and subcooling pressure at 

different refrigerant charge 

图 3-5 不同充注量下的制冷量 
Fig.3-5 Refrigerating output at different 

charge 

 
图3-6 充注量对系统散热量的影响 

Fig.3-6 The influence of refrigerant charge on 
heat rejection 

图 3-7 充注量对压缩机消耗功率的影响 
Fig.3-7 The influence of the refrigerant 

charge on power input 

3.2.5 充注量对制冷量、排热量和压缩机耗功率的影响 

图 3-5 给出了小型制冷系统运行时，制冷量随充注量变化的情况。由图可见，

在充注量为 100g 时，压缩机制冷量仅为 18W。随着制冷剂充注量的增加，压缩

机制冷量迅速增大；当充注量为 220g 时，压缩机制冷量最大，达到 278W。继

续增加充注量，压缩机制冷量开始呈下降趋势。这是由换热和流动两方面相互作
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用的平衡结果。当充注量过少时，蒸发温度较低，制冷剂流量很小，并且由图

3-4 可知，蒸发器出口过热度特别大，因而蒸发器的换热面积没有得到充分利用，

导致制冷量很小；随着充注量的增加，蒸发温度逐渐升高，制冷剂流量增加，蒸

发器出口过热度降低，蒸发器的换热面积逐步得到有效利用，制冷量随之增加；

当制冷剂充注量过多时，制冷剂流量随之增加，蒸发器过热度减小，膨胀阀开度

随之变小，制冷剂流量降低，制冷量随之减少[38-41]。 

图 3-6 给出了小型制冷系统运行时，系统散热量随充注量变化的情况。由图

中可以看到，系统散热量随着制冷剂充注量的增加也是呈现先快速增加，达到最

大散热量后，随着充注量增加，散热量反而降低的趋势。与制冷量的变化关系基

本一致。 

制冷剂充注量的增加也会带来压缩机负荷的增大，从而影响系统的长期运

行。图 3-7 为压缩机消耗功率随着充注量的变化曲线。由图可见，随着充注量的

增加，压缩机消耗功率也呈上升趋势。 

3.2.6 充注量对制冷 COP，制热 COPh 的影响 

图 3-8 给出了小型制冷系统运行时，制冷性能系数 COP 随充注量变化的情

况。由图可见，充注量小于 220g 时，随着充注量的不断增加，系统运行 COP 也

在不断增加。当 R134a 充注量为 220g 时，系统的制冷性能系数 COP 达到极大值

2.31，此时继续增加充注量，系统 COP 出现下降。 

 
图 3-8 充注量对制冷 COP 的影响 

Fig.3-8 The influence of the refrigerant charge 
on the cooling COP 

图 3-9 充注量对制热 COPh 的影响 
Fig.3-9 The influence of the refrigerant charge 

on the heating COP 

COP 随充注量的变化取决于制冷量和压缩机消耗功率共同作用的结果，COP

最大时的充注量，称为最佳充注量。R134a 充注量不足或过多时，制冷性能的主

要参数的变化见表 3-3 所示。表中数据表示与最佳 R134a 充注量下系统运行情况

相比，系统性能的变化。由表 3-3 可以看出，当 R134a 充注量由最佳充注量增加
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9.09%时，制冷量减少了 9.39%，而压缩机耗功率增加 1.21%，COP 降低 10.47%；

而当充注量由最佳充注量减少 9.09%时，制冷量下降 20.50%，而压缩机耗功率

降低 3.22%，COP 降低 17.86%。这说明：与 R134a 充注量最佳时相比，不论充

注量增加还是减少，都将对系统 COP 产生很大影响，并且充注量减少的情况下，

系统 COP 降低得更多。因此，对于不设置储液器的小型系统，充注量对其性能

影响很大。 
表 3-3 制冷性能参数随充注量的变化 

Table 3-3 Variation of performance parameters with refrigerant charge 

充注量变化 制冷量变化 压缩机消耗功率变化 制冷 COP 变化 
-13.64% -26.30% -5.03% -22.40% 

-9.09% -20.50% -3.22% -17.86% 

-4.55% -5.68% -1.81% -3.94% 

0.00% 0.00% 0.00% 0.00% 

4.55% -2.32% -1.41% -0.92% 

9.09% -9.39% 1.21% -10.47% 

13.64% -13.11% 5.63% -17.75% 

3.2.7 充注量变化对各参数影响敏感性 

由实验结果分析可知，在充注量逐渐增加到最佳充注量的过程中，系统运行

各参数的变化量有差异。以充注量为从 190g 增加到 220g 时的数据为例，各主要

特征参数的变化量见表 3-4 如示。 

由表 3-4 可见，当充注量逐渐增加到最佳充注量的过程中，蒸发器出口过热

度变化最为敏感；其次是系统的制冷量、排热量、制冷 COP、制热 COPh、系统

过冷度，系统的蒸发压力、冷凝压力比较不敏感；压缩机消耗功率对充注量变化

最不敏感。 
表 3-4 充注量变化对制冷性能参数影响敏感性 

Table 3-4 Sensitivity comparison of performance parameters with refrigerant charge 

M /g Φ/W Q /W P /W pevap/bar pcond/bar set /℃ sct /℃ COP COPh 

190 348 205 115 3.6 10.5 11.3 4.6 1.79 3.04 
220 461 279 121 4.0 11.0 4.2 5.4 2.31 3.83 

变化率 0.25 0.27 0.05 0.10 0.05 -1.70 0.15 0.23 0.21 

3.2.8 充注量对制冷性能影响小结 

通过在冷凝器水侧进水温度恒定在 35±0.1°C，水流量 89.4kg/h；蒸发器水

侧进水温度恒定在 18±0.1℃，水流量为 139.0kg/h 条件下，逐渐增加制冷剂充注

量（120~250g）的实验研究和分析，可得到以下结论： 

（1）对给定的系统和工况存在一个最佳充注量，使系统的制冷量（制热量）
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和 COP 都达到比较理想的状态。除此之外，无论是增加还是减少充注量，制冷

系数都要下降。原因是充注量少，过热度增加，吸气比容增大、循环流量和制冷

系数都显著下降；反之，两器中的积液增加，相变换热面积减少，内部压力、压

比增加，导致系统能耗增加，制冷量下降。只有充注量适当时，系统中各部件才

能实现最佳匹配，获得高效率。因此，系统制冷剂充注量的确定是提高小型制冷

装置，性能的关键。 

（2）充注量的变化对系统性能影响的敏感程度是不同的。在众多性能参数

中，系统过热度对系统充注量最为敏感，其次是系统 COP。这说明充注量会很

大程度上影响系统运行的稳定性和系统的能效比。 

3.3 冷却水（冷凝器侧）进水温度对系统性能的影响 

3.3.1 冷却水进水温度对制冷性能影响的实验程序 

实验通过改变微型制冷系统冷却水进水温度，测试对压缩机制冷性能的影

响。实验冷却水进水温度变化范围为 21~47±0.1℃，每次改变量为 2℃，水流量

88.4kg/h；蒸发器水侧进水温度恒定在 32±0.1°C，水流量 148.4kg/h；当制冷压

缩机在相应的实验工况下稳定运行 30min，再采集相应的状态参数。每个状态参

数采集时间持续 6min，采集频率为 3 次/s，各参数的测量值为 6min 内测量的平

均值。图 3-10 给出了冷却水温度为 45±0.1℃时，所采集几个参数的情况。由图

可以看出，实验情况稳定，能够保证所采集数据的准确性和稳定性，进而保证实

验结果的可靠性。 

 
图 3-10 冷却水进水温度为 45℃时采集数据 

Fig.3-10 The data at 45℃ cooling water inlet 

3.3.2 不同冷却水进水温度下的冷凝温度和蒸发温度 

冷凝压力取决于冷凝温度的大小，而冷凝温度又取决于冷却条件、冷却介质

的温度[42]。改变冷却水入水温度，必然会影响系统的冷凝温度，冷凝压力。 

https://www.reguanli.com
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图 3-11 给出了微型制冷系统运行时，冷凝器水侧进水温度 21~47°C 时，系

统冷凝压力和蒸发压力的变化曲线。从图 3-11 可以看出，当冷却水进水温度从

21℃增加到 47℃时，冷凝压力也由 7bar 增加到了 13.5bar，蒸发压力变化不大，

有微小的升高。图 3-12 为系统冷凝温度、蒸发温度随冷却水进水温度的变化曲

线。由图可见，系统冷凝温度随着冷却水温度提高，也由 27.7℃一直升高至 51.3

℃，冷却水入水温度对系统冷凝温度有很大影响。 

图 3-11 冷却水进水温度对压力的影响 
Fig.3-11 The influence of cooling water inlet 
temperature on evaporating and condensing 

pressure 

图 3-12 冷却水进水温度对冷凝温度、蒸发温

度的影响 
Fig.3-12 The influence of cooling water 

inlet temperature on evaporating and 
condensing temperature 

3.3.3 不同冷却水进水温度下的压缩比和压缩机排气温度 

由于冷却水进水温度的升高会带来系统冷凝压力的升高，相对而言，蒸发压

力的影响要小得多，所以，冷却水进水温度的升高必然会带来压缩机压缩比的增

大。压缩机排气温度受压缩比和压缩机吸气温度影响很大。压缩机吸气温度越高，

排气温度也越高；压缩比越大，排气温度越高[44]。对于制冷系统，系统的压缩比

过大时会有以下缺点： 

（1）使排气温度升高，润滑油粘度降低，润滑条件恶化，甚至产生积碳，

运动部件磨损，造成气缸、运动部件的损坏。 

（2）液体制冷剂节流时损失增加，引起无效蒸气增多，单位制冷量和单位

容积制冷量下降。 

高温和空调压缩机设计的运转压缩比较低，而排气温度低于 120℃，压缩机

温度正常。图 3-13 给出了微型制冷系统运行时，冷凝器水侧进水温度 21~47°C

时，系统压缩比和压缩机吸气温度、排气温度的变化曲线。可以看出，当冷却水

进水温度从 21℃增加到 47℃时，压缩机的吸气温度基本保持不变，系统的压缩

比由 1.6 增加到了 2.8，排气温度也由 60℃增加到了 95℃，此时排气温度的升高
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主要是由于压缩比的增加带来的。 

由实验结果可以看出，系统的压缩比虽然随着冷却水入口温度升高而升高，

但是，压缩比和排气温度还都处于一个较合理的范围内。 

 

图 3-13 冷却水入水温度对压缩比和排气

温度的影响 
Fig.3-13 The influence of cooling water inlet 

temperature on compress ratio and the discharge 
temperature 

图 3-14 tO不变，tk 变化到 tk’时，制冷循环

状态参数的变化 
Fig.3-14 The parameters of refrigeration 

cycle vary with Tkwhen t0 is fixed 

3.3.4 不同冷却水进水温度下的制冷量、散热量和压缩机消耗功率 

由前面两节的分析结果以及实验验证可知：冷却水进水温度的升高会带来冷

凝温度、冷凝压力的升高，进而使系统的压缩比升高，压缩机排气温度的升高。 

那么我们可以从理论上分析蒸发温度 t0 不变而冷凝温度 Tk 变化时制冷机能

的变化。由图 3-14 可以看出，当 tk 升高到 tk’时，循环由 1-2-3-4-5-6-1 变化到

1’-2’-3’-4’-5’-6’-1。单位质量制冷量由 q0 减少到 q0’，单位质量压缩功由 w0增加

到 w0’。 

图 3-15 为不同冷却水入水温度下，系统的制冷量、排热量和压缩机消耗功

率的变化曲线。由图可见，当冷却水入水温度由 21℃增加到 47℃时，系统制冷

量降低，冷凝器排热量减少，而压缩机消耗功率增加。 

蒸发温度不变，冷凝温度升高时，一方面会使单位质量制冷量 q0，制冷剂循

环量均减少，另一方面使循环的单位质量压缩功显著增大。所以，随着冷却水入

水温度的升高，冷凝温度随之提高，单位质量制冷量 q0、制冷剂循环量均减少，

带来系统制冷量的降低，冷凝器排热量的降低；而因为制冷剂循环量减少的数值

比单位质量压缩功增大的数值要小得多，故压缩机消耗功率总体上是增加的。 

3.3.5 不同冷却水进水温度下的制冷 COP 和制热 COPh 

由前一节的分析结果以及实验验证可知：冷却水进水温度的升高使系统制冷
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量降低，冷凝器排热量减少，压缩机消耗功率增加。那么，随着冷却水进水温度

的升高，系统的制冷性能系数 COP 将降低，制热性能系数 COPh 也随之降低。 

图 3-16 为制冷性能系数 COP 随冷却水入水温度变化曲线。由图可见，随着

冷却水入水温度由 21℃增加到 47℃，系统的制冷 COP 由 5.65 减小到了 2.78。 

图 3-17 为制热性能系数 COPh 随冷却水入水温度变化曲线，制热 COPh 的变

化趋势与制冷 COP 基本一致。 

 
图 3-15 冷却水入水温度对制冷量、排热量和压缩机消耗功率的影响 

Fig.3-15 The influence of cooling water inlet temperature on refrigerating output, heat output 
and compressor power 

图 3-16 冷却水入水温度对制冷 COP 的影响

Fig.3-16 The influence of cooling water 
inlet temperature on cooling COP 

图 3-17 冷却水入水温度对制热 COPh 的影响

Fig.3-17 The influence of cooling water 
inlet temperature on heating COPh 

3.3.6 冷却水进水温度对系统性能影响小结 

从水流量 88.4kg/h，从 21~47°C 改变冷却水进水温度的实验研究和分析，可

得到以下结论：随着冷却水入水温度从 21℃增加到 47℃，系统蒸发压力基本稳

定，冷凝压力显著提高，压缩机压缩比增大，排气温度升高，系统制冷量减少，

冷凝器排热量降低，压缩机消耗功率增加，系统制冷 COP 降低，制热 COPh 减
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小。 

3.4 冷冻水（蒸发器侧）进水温度对系统性能的影响 

3.4.1 冷冻水进水温度对制冷性能影响的实验程序 

实验通过改变微型制冷系统冷冻水进水温度，测试对压缩机制冷性能的影

响。实验冷冻水进水温度变化范围为 18~52±0.1℃，每次改变量为 2℃，水流量

143.5kg/h；冷凝器水侧进水温度恒定在 36±0.1°C，水流量 89.2kg/h；当制冷压

缩机在相应的实验工况下稳定运行 30min，再采集相应的状态参数。每个状态参

数采集时间持续 6min，采集频率为 3 次/s，各参数的测量值为 6min 内测量的平

均值。图 3-18 给出了冷冻水温度为 48±0.1℃时，所采集几个参数的情况。由图

可以看出，实验情况稳定，能够保证所采集数据的准确性和稳定性，进而保证实

验结果的可靠性。 

 
图 3-18 冷冻水温度为 48℃时采集数据 
Fig.3-18 The data at 48℃ chilled water inlet 

3.4.2 不同冷冻水进水温度下的冷凝温度和蒸发温度 

图 3-19 给出了微型制冷系统运行时，蒸发器水侧进水温度 18~52°C 时，系

统冷凝压力和蒸发压力的变化曲线。从图 3-19 可以看出，当冷冻水进水温度从

18℃增加到 52℃时，蒸发压力由 4.0bar 增加到 5.2bar，冷凝压力变化不大，由

10.5bar 增加到了 10.9bar。 

图 3-20 为系统冷凝温度、蒸发温度随冷冻水进水温度的变化曲线。由图可

见，系统的蒸发温度由 9.3℃增加到了 17.0℃；冷凝温度变化很小，只由 41.0℃

增加到 42.6℃。 

可见，随着冷冻水入口温度的增加，使系统蒸发温度增加，蒸发压力升高，

冷凝温度变化较小，冷凝压力波动不大。 
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图 3-19 冷冻水进水温度对系统压力的影响 
Fig.3-19 The influence of chilled water inlet 
temperature on evaporating and condensing 

pressure 

图 3-20 冷冻水进水温度对冷凝温度、蒸发温

度的影响 
Fig.3-20 The influence of chilled water 

inlet temperature on evaporating and 
condensing temperature 

3.4.3 不同冷冻水进水温度下的压缩比和压缩机排气温度 

上一节中，我们已经分析了压缩机压缩比和排气温度过高对系统带来的坏

处。由图 3-19 可知，冷冻水进水温度升高，蒸发温度，蒸发压力升高，相对而

言冷凝温度，冷凝压力变化较小，可以忽略。那么系统的压缩比必然降低，但是，

另一方面压缩机的进气温度会随着蒸发温度的升高而升高，那么此时压缩机排气

温度的主要受吸气温度的影响，随着吸气温度的升高而升高。 

图 3-21 给出了微型制冷系统运行时，冷冻水进水温度 18~52°C 时，系统压

缩比和压缩机吸气温度、排气温度的变化曲线。可以看出，当冷冻水进水温度从

18℃增加到 52℃时，系统的压缩比由 2.7 降低到了 2.0，压缩机吸气温度则由 13.4

℃增加到了 48.4℃，排气温度由 60℃增加到了 95℃。 

由实验结果可以看出，系统的压缩比虽然随着冷冻水入口温度升高而降低，

但是，由于压缩机吸气温度的升高，压缩机的排气温度有了显著的增加，仍然在

合理的温度范围内。 

3.4.4 不同冷冻水进水温度下的制冷量、散热量和压缩机消耗功率 

由前面两节的分析结果以及实验验证可知：冷冻水进水温度的升高会带来蒸

发温度、蒸发压力的升高，使压缩机的吸气温度增大，压缩机排气温度的升高。 

从理论上分析蒸发温度 t0 升高而冷凝温度 tk 不变时制冷机能的变化。由图

3-22 可以看出，当 t0 升高到 t0’时，循环由 1-2-3-4-5-6-1 变化到 1’-2’-3’-4’-5’-6’-1。

单位质量制冷量由 q0 增加到 q0’，单位质量压缩功由 w0 降低到 w0’。 

图 3-23 为冷冻水入水温度对系统的制冷量的影响曲线。由图可见，当冷冻
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水入水温度由 18℃增加到 52℃时，系统制冷量显著增加，由 18℃时的 236W 增

加到了 672W。 

 

图 3-21 冷冻水入水温度对压缩比和压缩机

吸气温度、排气温度的影响 
Fig. 3-21 The influence of chilled water inlet 

temperature on compress ratio, the suction and 
discharge temperature 

图 3-22 tk 不变，t0 变化到 t0’时，制冷循环状

态参数的变化 
Fig.3-22 The parameters of refrigeration cycle 

vary with t0 when tk is fixed 

图 3-23 冷冻水入水温度对制冷量的影响 
Fig.3-23 The influence of chilled water inlet 

temperature on refrigerating output 

图 3-24 冷冻水入水温度对散热量的影响 
Fig.3-24 The influence of chilled water inlet 

temperature on heat output 

图 3-24 为冷冻水入水温度对系统的排热量的影响曲线。由图可见，当冷冻

水入水温度由 18℃增加到 52℃时，系统排热量显著增加。 

图 3-25 为冷冻水入水温度对压缩机消耗功率的影响曲线。由图可见，当冷

冻水入水温度由 18℃增加到 52℃时，压缩机消耗功率略有增加，由 18℃时的

117.4W 增加到了 124.6W。 

这主要是因为：冷凝温度一定，蒸发温度升高时，压缩机吸入气体比体积减

小（密度增大），吸入压缩机的质量输气量增大，系统制冷剂循环量增加，单位

质量制冷量 q0 显著增加，使得系统制冷量增加，同时带来冷凝器排热量的增大；
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另一方面，制冷量增加，相当于增加了制冷负荷，此时虽然单位质量的压缩功减

少，但制冷剂循环量增加的比例要更大一些，最终压缩机消耗功率增加。 

 
图 3-25 冷冻水入水温度对压缩机消耗功率的影响 

Fig.3-25 The influence of cooling water inlet temperature on compressor power 

3.4.5 不同冷冻水进水温度下的制冷 COP 和制热 COPh 

由前一节的分析结果以及实验验证可知：冷冻水进水温度的升高使系统制冷

量增加，冷凝器排热量增加，压缩机消耗功率增加，并且系统制冷量、冷凝器排

热量的增加速度要高于压缩机消耗功率的增加。那么，随着冷冻水进水温度的升

高，系统的制冷性能系数 COP 将会增大，制热性能系数 COPh 也随之增加。 

图 3-26 为制冷性能系数 COP 随冷冻水入水温度变化曲线。由图可见，随着

冷冻水入水温度由 18℃增加到 52℃，系统的制冷 COP 由 2.01 增加到了 5.40。 

图 3-27 为制热性能系数 COPh 随冷却水入水温度变化曲线，由图可见，制热

性能系数 COPh 总体上是增加的，但其增加幅度很小，基本保持在 4.4 左右。 

图 3-26 冷却水入水温度对制冷 COP 的影响

Fig.3-26 The influence of chilled water inlet 
temperature on cooling COP 

图 3-27 冷却水入水温度对制热 COPh 的影响

Fig.3-27 The influence of chilled water inlet 
temperature on heating COPh 
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3.4.6 冷冻水进水温度对系统性能影响小结 

由水流量为 143.5kg/h，改变冷冻水进水温度（18~52°C）的实验研究和分析，

可得到以下结论：随着冷冻水入水温度从 18℃增加到 52℃，系统蒸发压力升高，

冷凝压力略有降低，压缩机压缩比降低，压缩机吸气温度升高，进而排气温度升

高，系统制冷量增加，冷凝器排热量升高，压缩机消耗功率增加，系统制冷 COP

升高，制热 COPh 略有提升。 

3.5 压缩机控制电压对系统性能的影响 

实验系统所采用压缩机为由 Aspen 公司生产的世界最小最轻的旋转压缩机，

包含了一个大功率压缩机和直流无刷电机，可以调节电机转速，从而使压缩机在

可调速度下运转以满足负荷的要求。电机转速则是通过调节压缩机本身的控制电

压进行调节的，控制电压为 1~5V。本节实验的目的主要是通过改变控制电压，

调节压缩机转速，了解不同转速下，压缩机制冷量、系统排热量、压缩机消耗功

率、制冷 COP 以及制热 COPh 的变化规律，为进一步的使用奠定基础。 

3.5.1 压缩机控制电压对制冷性能影响的实验程序 

实验通过改变微型制冷压缩机的控制电压，测试对压缩机制冷性能的影响。

实验中压缩机控制电压的变化范围：1~5V，每次改变量为 0.5V。实验时，冷冻

水进水温度保持在 32±0.1℃，水流量 150.0kg/h；冷凝器水侧进水温度恒定在 36

±0.1°C，水流量 88.2kg/h；当制冷压缩机在相应的实验工况下稳定运行 30min，

再采集相应的状态参数。每个状态参数采集时间持续 6min，采集频率为 3 次/s，

各参数的测量值为 6min 内测量的平均值。图 3-28 给出了压缩机控制电压为 5V

时，所采集几个参数的情况。由图可以看出，实验情况稳定，能够保证所采集数

据的准确性和稳定性，进而保证实验结果的可靠性。 

 
图 3-28 压缩机控制电压为 5Ｖ时采集数据 

Fig.3-28 The data at 5V compressor control voltage 
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3.5.2 不同压缩机控制电压下的冷凝温度和蒸发温度 

图 3-29 给出了微型制冷系统运行时，压缩机控制电压由 1~5V 变化时，系统

冷凝压力和蒸发压力的变化曲线。从图 3-29 可以看出，随着压缩机控制电压的

增加，蒸发压力略有降低，冷凝压力升高。这主要是因为，压缩机转速随着控制

电压的升高而增加，转速增加，使得压缩机抽气速率增加，使蒸发器内的压力降

低，进而使蒸发温度降低；另一方面，随着抽气速率的增加，使得冷凝器内制冷

剂量增加，造成压力升高，冷凝温度随着升高。图 3-30 为压缩机控制电压增加

对系统冷凝温度、蒸发温度影响的关系曲线。 

图 3-29 压缩机控制电压对冷凝压力、蒸发压

力的影响 
Fig.3-29 The influence of control voltage on 

condensing and evaporating pressure 

图 3-30 压缩机控制电压对冷凝温度、蒸发温

度的影响 
Fig.3-30 The influence of control voltage on 

condensing and evaporating temperature 

3.5.3 不同压缩机控制电压下的压缩比和压缩机排气温度 

图 3-31 为微型制冷系统运行时，随着控制电压的增加，压缩机的吸气温度、

排气温度以及压缩比的变化情况。由图可见，随着控制电压的增加，压缩机吸气

温度基本维持不变，而前面的实验及分析结果表明，控制电压增加，蒸发压力略

有降低，冷凝压力升高，那么必然造成压缩机压缩比的增加。最终，压缩机排气

温度也随着控制电压的增大而显著升高。 

3.5.4 不同控制电压下的制冷量、散热量和压缩机耗功 

由前面两节的分析结果以及实验验证可知：压缩机控制电压的升高会使蒸发

温度、蒸发压力的略有降低，冷凝温度、冷凝压力略有升高，压缩机的压缩比增

大，压缩机排气温度的升高。 

另一方面，压缩机控制电压增加，转速随之增加，使压缩机的输气量急剧增

加，整个系统循环的制冷剂质量流量增加，此时，制冷剂质量流量的增加成为影

响整个系统性能的主要因素，系统的制冷量、冷凝器的排热量已经压缩机消耗功
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率都将呈快速增加的趋势。 

图 3-32 为压缩机控制电压对系统的制冷量、冷凝器排热量的实验结果。由

图可见，当压缩机控制电压由 1V 增加到 5V 时，系统制冷量显著增加，由 215W

增加到了 479W，冷凝器中的排热量也由最初的 230W 增加到了 542W。 

图 3-33 为压缩机控制电压对压缩机消耗功率的影响曲线。由图可见，当压

缩机控制电压由 1V 增加到 5V 时，压缩机消耗功率由 37W 增加到了 110W。 

 
图 3-31 压缩机控制电压对压缩比和压缩机吸气温度、排气温度的影响 

Fig. 3-31 The influence of control voltage on compress ratio , the suction and discharge 
temperature 

图 3-32 压缩机控制电压对制冷量、冷凝器排

热量的影响 
Fig.3-32 The influence of control voltage on 

refrigerating output and heat output 

图 3-33 压缩机控制电压对压缩机消耗功率

的影响 
Fig.3-33 The influence of control voltage on 

compressor power 

3.5.5 不同压缩机控制电压下的制冷 COP 和制热 COPh 

图 3-34 为制冷性能系数 COP 随压缩机控制电压的变化曲线。由图可见，随

着控制电压的增加，系统的制冷 COP 降低，由最初的 5.8 降低到了 4.4。 

图 3-35 为制热性能系数 COPh 随压缩机控制电压变化曲线，制热性能系数

COPh 同样随着控制电压的增加而降低，由 6.2 降低到了 4.9。 
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当压缩机控制电压为 1V 时，压缩机转速很低，这时整个微型制冷系统中制

冷剂的循环量很低，压缩机需要的驱动力很少，仅为 37W；随着电压的增加到

5V 时，压缩机达到最大转速，这时系统的制冷剂循环量很大，压缩机消耗功率

也随之增加到了 110W，达到最初的 3 倍。虽然系统的制冷量、冷凝器的排热量

也是增加的，但是压缩机消耗功率增加的速度更快，使系统的制冷 COP、制热

COPh 都呈降低趋势。 

图 3-34 压缩机控制电压对制冷 COP 的影响

Fig.3-34 The influence of control voltage on 
cooling COP 

图 3-35 压缩机控制电压对制热 COPh 的影响

Fig.3-35 The influence of control voltage on 
heating COPh 

3.5.6 压缩机控制电压对系统性能影响小结 

改变压缩机控制电压，使其从 1V 到 5V 变化的实验研究和分析可得到以下

结论： 

随着压缩机控制电压从 1V 增加到 5V，系统蒸发压力降低，冷凝压力升高，

压缩机压缩比增大，压缩机吸气温度基本不变，排气温度升高，系统制冷量增加，

冷凝器排热量升高，压缩机消耗功率增加，系统制冷 COP 降低，制热 COPh 降

低。 

3.6 微型制冷压缩机的稳定性实验 

在蒸发器侧冷冻水 31℃，流量 83.03kg/h，冷凝器侧冷却水 30℃，流量

85.67kg/h，压缩机控制电压为 5V 的条件下对制冷压缩机进行了 48h 的稳定性实

验，观察压缩机长时间运转的工作性能和稳定情况。 

图 3-36 为 48h 内采集的系统几个测点温度。由图可见，采集的压缩机排气

温度、冷却水出口温度、蒸发器出口温度都比较稳定，系统运行情况良好。 

图 3-37 是根据采集数据计算得到的压缩机的制冷量、冷凝器的散热量以及

压缩机消耗功率。系统制冷量比较稳定，有略微增加的趋势，从 400W 增加至

454W；比较而言冷凝器散热量波动稍大，最大散热量达到 574W，最小为 518W；
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压缩机消耗功率在 88W 左右。 

  

图 3-36 48h 内测点采集的温度 
Fig.3-36 The measuring temperature in 48h 

图 3-37 微型制冷系统制冷量、散热量和压缩

机耗功 
Fig.3-37 Refrigerating output,heat release and 
compressor power consumption of miniature 

refrigeration system  

图 3-38 是计算得到的制冷量 COP 和制热 COPh。在运行过程中，制冷 COP

呈增加的趋势，由 4.5 增加至 5.1；制热 COPh 的变化趋势同冷凝器散热量一致，

最大达到 6.5，最小值为 5.9。 

 
图 3-38 微型制冷系统性能系数 

Fig.3-38 COP of miniature refrigeration system  

3.7 实验结果分析 

前面几节内容分析了不同影响因素对微型制冷系统性能的影响。当制冷系统

内制冷剂在稳定流动情况下，如果忽略工质进、出口速度的变化及位置变化时，

根据热力学第一定律有： 

制冷量+压缩机消耗功率=放热量 

根据前面几节的分析结果可知，实际实验结果中计算得到的制冷量和压缩机
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消耗功率的和与计算得到的冷凝器散热量存在一定偏差。所以本小节将分析产生

这一偏差的原因。 

第二章中，我们介绍了单级蒸气压缩制冷的实际循环。本微型制冷系统采用

的压缩机为 Aspen 微型转子压缩机，所以实际循环中的压缩机吸气腔的压降和温

升、排气腔到排气管的压降均可以忽略。所以本系统的实际制冷循环可以表示为

图 3-39，微型制冷系统示意图如图 3-40 所示，图中数字表示相应的温度测点。 

 
图 3-39 微型制冷系统实际制冷循环 

Fig.3-39 Actual cooling cycle of miniature 
refrigeration system 

图 3-40 微型制冷系统示意图 
Fig.3-40 Schematic diagram of miniature 

refrigeration system 

1-2 表示压缩机的实际压缩过程，点 1 表示制冷剂气体开始压缩时的状态，

点 2 代表压缩终了状态。 

2-2’-3’-3 表示制冷剂高压气体在由排气管至膨胀阀前的管路部分以及冷凝

器中的冷却冷凝过程，此过程伴随着有流动阻力引起的压力降，且过程终了高压

液体有一定过冷。 

3-4 表示高压液体的节流过程。由于制冷剂经膨胀阀时流速很快，来不急换

热，仍视为绝热节流，故点 3 和点 4 的比焓相等。 

4-4’-1’-1 表示制冷剂在膨胀节流后至压缩机入口前的蒸发、过热过程，因为

蒸发器的压力损失，蒸发过程的温度和压力均下降。此外，制冷剂出蒸发器稍有

过热。 

所以根据实际制冷循环，可以将制冷量 Q 和放热量 Φ分解为以下部分： 

Q = Q4-4’+ Q4’-1’+ Q1’-1                  （3-3） 

Φ =Φ2-2’+Φ2’-3’+Φ3’-3+Φcompressor              （3-4） 

其中 Φcompressor表示压缩机本身散热量。 

根据式（3-3）、式（3-4）可知，前面实验结果中的制冷量只是蒸发器吸收

的热量 Q4’-1’部分，忽略了膨胀阀后至蒸发器之间的管路部分吸热量 Q4-4’以及蒸

发器后至压缩机吸气前的管路吸热量 Q1’-1；实验结果中的放热量为冷凝器中放热
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量 Φ2’-3’部分，忽略了压缩机本身放热量 Φcompressor，压缩机排气管排热量 Φ2-2’以

及冷凝器至膨胀阀之间管路放热量 Φ3’-3。所以实验结果会出现蒸发器吸热量与压

缩机消耗功率的和不等于冷凝器散热量的情况。 

以上分析也说明，在实验时要保证系统各部分的保温，减少微型制冷系统与

外界环境之间的热量交换，尽量保证实验结果的准确性。 

3.8 实验数据的不确定度分析 

不确定度是一个合理表征测量结果的分散性参数，它是一个容易定量、便于

操作的质量指标，测量结果的可用性在很大程度上取决于其不确定度的大小。因

此，在给出测量结果时，只有附加不确定度的说明才是完整和有意义的。不确定

度是指一个物理量的测量值可能存在的误差大小，它表示在测量结果附近的一个

范围，被测物理量的真值以一定概率落于其中。在不确定度分析中，目前常用的

方法是以系统误差和随机误差的均方根法计算不确定度，置信概率为 95%。此时

按照 ISO5167 对不确定度的定义，绝对不确定度为最大误差的 2/3，绝对误差由

与仪表等级相对应的误差和量程范围相乘而得[45]。因此，对直接参量的真值可用

测量值表示为： 

i i ix x xδ= +                          （3-5） 

对于间接参量： 1 2( , , , )nR f x x x= 其不确定度可以按下式传递： 
1/22

1

n

i
i i

RR x
x

δ δ
=

⎛ ⎞⎛ ⎞∂⎜ ⎟= ⎜ ⎟⎜ ⎟∂⎝ ⎠⎝ ⎠
∑                     （3-6） 

应用误差分析和误差传递理论对本文实验数据的不确定度分析如下。 

3.8.1 直接测量参数的不确定度 

3.8.1.1 温度测量不确定度 

实验中采用 pt100热电阻测量温度，测温范围为 0℃~300℃，测量误差为±0.15

℃，热电阻的输出信号由 Agilent 34970A 数据采集仪采集，其示值误差为 0.2%。

实验中的最小温度为 18℃，温度测量的最大相对不确定度为： 
0.15 0.002 1.03%
18

t
t
δ

= + =                   （3-7） 

3.8.1.2 质量流量测量不确定度 

冷冻水系统的流量测量采用 DMF-1-3-A/DX 型质量流量计测量、量程为

30~300kg/h，测量精度为±0.2%。出厂时经过严格的校验。测量信号送入 Agilent 

34970A 数据采集仪采集，其示值误差为 0.2%。。最小测量流量值为 83.03kg/h，

质量流量测量的最大相对不确定度为： 
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1

1

300 0.2% 0.2% 0.92%
83.03

m

m

q
q
δ

= × + =                （3-8） 

冷却水的质量流量测量采用 DMF-1B 型质量流量计测量、量程为 0~100kg/h，

测量精度为±0.2%。出厂时经过严格的校验。测量信号送入 Agilent 34970A 数据

采集仪采集，其示值误差为 0.2%。最小测量流量值为 85.67kg/h，质量流量测量

的最大相对不确定度为： 

2

2

100 0.2% 0.2% 0.43%
85.67

m

m

q
q
δ

= × + =               （3-9） 

3.8.1.3 压力测量不确定度 

压力传感器采用 HS101-G1C0WN 传感器，量程为 0~2Mpa 的压力传感器，

测量精度为 0.25%，过载能力达到满量程的 200%，测量信号送入 Agilent 34970A

数据采集仪采集，其示值误差为 0.2%。最小测量压力值为 0.2MPa 压力测量的最

大相对不确定度为： 
2 0.25% 0.2% 2.7%

0.2
p

p
δ

= × + =                （3-10） 

3.8.1.4 压缩机供电电压和电流的测量不确定度 

采用的是 HB40X 智能电流表和电压表。HB40X 智能电流、电压表的测量精

度为±0.8%。所以： 

0.8%U
U
δ

=  

0.8%I
I
δ

=  

3.8.1.5 制冷剂充注量的测量不确定度 

制冷剂充注量测量采用的是电子计数秤，其最大误差为 5g，测量时最小测

量值为 40g。所以： 
5 12.5%
40

M
M
δ

= =  

3.8.2 间接测量值的最大不确定度 

3.8.2.1 制冷量 Q、散热量Φ的最大不确定度 

根据制冷量计算公式有： 0 m pQ q c t= Δ ，所以，根据流量和温度测量的不确定

定度有： 
2 2

1

1

5.79%

m
p

m

qQ tc
Q q t

δδ δ⎛ ⎞ ⎛ ⎞= +⎜ ⎟ ⎜ ⎟
⎝ ⎠⎝ ⎠

=

                 （3-11） 

同样可以得到散热量的不确定度有： 

https://www.reguanli.com
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2 2
2

2

4.70%

m
p

m

q tc
q t
δδ δ⎛ ⎞Φ ⎛ ⎞= +⎜ ⎟ ⎜ ⎟Φ ⎝ ⎠⎝ ⎠

=

                 （3-12） 

3.8.2.2 压缩机功率测量的最大不确定度 

根据电压和电流测量的不确定度，可以得到压缩机消耗功率测量的不确定度

有： 
2 2

1.13%

P U I
P U I
δ δ δ⎛ ⎞ ⎛ ⎞= +⎜ ⎟ ⎜ ⎟

⎝ ⎠ ⎝ ⎠
=

                   （3-13） 

3.9 本章小结 

通过对微型制冷压缩机进行的大量试验，在变化冷却水、冷冻水温度及流量，

变化压缩机控制电压时测量了系统的运行主要的温度及压力参数；测试了系统的

稳定性。得到了不同工况下，微型制冷系统的制冷量、冷凝器排热量、压缩机耗

功、制冷 COP、制热 COPh 的参数表，见附表 1~5。通过这部分试验，可以得出

以下结论： 

（1）制冷剂充注量对微型制冷系统性能影响很大，存在一个最佳 R134a 充

注量，此时微型制冷系统的制冷量最大、COP 最大。根据实验结果，在冷凝器

水侧进水温度恒定在 35℃，蒸发器水侧进水温度恒定在 18℃，压缩机控制电压

为 5V 的条件下，本微型制冷系统运行最佳充注量为 220g，此时具有最大制冷

COP 为 2.31。 

（2）在 21~47°C 范围内改变冷却水进水温度时，随着冷却水入水温度增加，

系统排气温度升高，制冷量减少，压缩机耗功增加，系统 COP 降低。说明，冷

凝温度的升高对制冷压缩机的性能是不利的，使用时，应尽量降低系统的冷凝温

度。 

（3）在 18~52°C 范围内改变冷冻水进水温度时，随着冷冻水入水温度增加，

系统排气温度升高，制冷量增加，压缩机耗功增加，系统 COP 升高。说明，蒸

发温度的升高能提高制冷压缩机的性能，应尽量提高系统的蒸发温度以改善压缩

机性能。 

（4）在 1~5V 范围内改变压缩机的控制电压时，随着电压的增加，压缩机

转速提高，压缩机排气温度升高，系统制冷量增加，压缩机消耗功率增加，系统

制冷 COP 降低。这说明，在满足系统的制冷量的需求的情况下，应尽量降低压

缩机的转速，一方面有利于提高系统的 COP，另一方面，也能降低压缩机本身

的发热量，减小系统的振动。 

（5）微型制冷系统可以在 48h 内连续稳定运转，系统产生的制冷量 400W
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以上，制冷 COP 在 4.5 到 5.1 之间。 
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第 4 章 空间管道肋片辐射冷凝器设计研究 

4.1 引言 

航天器的热控制技术主要是控制航天器内部及内部与外部太空环境之间的

热交换过程，使航天器内部的热状态（温度、湿度等）处于要求范围内，保证航

天员及设备能够正常工作。在太空微重力环境下，航天器内部的仪器设备及航天

员产生的热量通过热控制循环回路传递到空间辐射器，最后以辐射方式散发到太

空中去。空间辐射器是航天器和太空环境之间进行热量交换的主要装置。空间辐

射器在航天领域有广泛的应用背景，它不仅是航天器热控系统中的重要部件，还

是某些设备（如放射性同位素温差发电器）的必要组成部分。随着航天器载荷功

率的提高，散热问题日益突出，高性能辐射散热器的研究受到了航天热控技术界

的重视。对辐射器散热过程的了解和精确计算是制定航天器热管理方案的基础，

也是热控系统设计的前提。此外对于空间散热器，系统的质量是一个重要参数，

提高单位质量的散热量也是辐射器设计的一项重要的指标，因此有必要对辐射器

的散热过程进行优化分析。 

4.2 空间辐射冷凝器型式、材料的选择 

4.2.1 空间辐射冷凝器型式的选择 

4.2.1.1 空间辐射冷凝器简介 

辐射器有多种形式，各个航天器根据其需要选用。辐射器按照结构和工作特

点可分为如下几种类型[6]： 

（1）被动结构辐射器。利用航天器表面直接向空间的散热面。 

（2）热管散热器。与热管组合的航天器结构板表面，直接向空间的散热面。 

（3）体装辐射器。装在航天器外，且与航天器结构外形相似的辐射器，采

用不同的技术将内部热量输送到辐射器上。 

（4）可展开式辐射器。发射时折叠，在入轨后展开的专用辐射器。 

（5）新型辐射器。如柔性辐射器；液滴辐射器；热泵与辐射器联合系统。 

4.2.1.2 冷凝器型式的确定 

管肋式辐射器是较常见的一种空间辐射器，它是流体回路辐射器的一种。流

体回路辐射器是以流体循环管路与热源设备连接，它多用在温度调节范围要求较

窄而热负荷较大且变化幅度也较大的场合，例如在各种载人航天器上。这类辐射

器的面板结构有矩形导管，单面导管-肋片及双面导管-肋片多种（见图4-1）。实

际设计中为了减轻重量多使用导管-肋片结构[46]。 
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空间辐射器形式多种多样，其中管肋式辐射器具有结构简单、热负荷大、重

量较轻、适应性好等特点，是一种常用的空间辐射器，其外型结构如图4-1(c)所

示。它是由许多个圆形的导管组成，导管的两侧都可以作为辐射散热面。流体介

质通过导管时，释放热量给辐射器。流体介质可以是干燥的空气，单相的液体，

以及制冷介质。所以，微型热泵空间排热系统辐射冷凝器形式选定为双面管道肋

片式辐射冷凝器。 

 
图4-1 流体回路辐射器面板结构形式 

(a) 矩形导管；(b) 矩形导管—肋片；(c) 导管—肋片；  
Fig. 4-1 Fluid loop radiator panel structure 

(a) Rectangle tube; (b) Fin- rectangle tube; (c) Fin-tube;  

4.2.2 冷凝器材料的选择 

与铜、钢相比，铝的性能如下[47]：1）密度。铝的密度为2.71g/cm3，铜的密

度为8.9g/cm3，钢的密度为7.86g/cm3。铝的密度仅为铜的30％、钢的34％。2）

热传导性。铝的热传导性比铜差，仅为铜的56％，但比钢好，是钢的3倍。可通

过改变结构形式，提高产品的换热性能。3）铝的加工性能良好，可采用多种成

型和装配方法。4）通常情况下，铝有较好的耐腐蚀性，与制冷剂、润滑油都有

较好的相容性。5）铝有很好的低温性能。在低温下与钢铁一样不会发生脆断，

延伸性仍然很好，是低温工业最适合的材料。6）铝无毒性，冲击后不产生火花，

不带磁性，使用安全。 

与铜相比，铝最大的缺点就是焊接困难，主要原因是：1）铝在空气中很容

易形成一层很紧密坚硬Al2O3氧化膜。在焊接过程中加热时，这层氧化膜形成的

更快，空气不易透入内层，使以后的氧化过程变的非常缓慢。氧化铝膜层很难与

其他金属结合，必须采用抗腐蚀性很强的焊料，并在保护气体包围或真空状态下

进行焊接，因而需要特殊焊接设备。2）铝熔化时从固态变为液态的过程很快，

成为可塑性阶段的时间很短。铝在加热时熔点很低，而抗蚀性很强的钎焊料的熔

点又高，因此铝件与钎焊料之间的熔点界限线很小，温度稍高就会把铝件熔化。

3）铜的比热容为0.38J/（g·℃），铝的比热容0.92J/（g·℃），是铜的2.3倍，因此

进行焊接时需要较多的热量，加热设备的功率要很大。 

4.3 辐射冷凝器设计原则与要求 

管肋式空间辐射器是大型航天器中常用的一种散热装置，其作用是将航天器
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内的人和仪器等热源产生的热量散发到太空中去。管肋式空间辐射器的散热过程

可以简单描述为：航天器内的热源通过热控循环回路中的换热器把热量传递给回

路中的热载体，热载体在流过辐射器时，通过对流换热及管壁和肋片的导热，将

热量传给外壁面，再以辐射的方式散到太空中去。辐射器的散热过程是对流、导

热和辐射耦合的复杂的传热过程。 

空间辐射冷凝器基本要求是： 

1）具有高的换热效率。 

2）重量轻。 

3）紧凑耐用。 

4.4 空间管道肋片辐射冷凝器传热模型及设计计算 

热泵排热系统与以往单相排热系统不同的是，冷凝器内传热过程复杂，工质

在冷凝器内发生相变，热量主要通过潜热形式释放，同时也有部分显热，故将冷

凝器简化为如图所示的物理模型。在此模型中，将冷凝器分为过热区、两相区、

过冷区3个相区。 

 
图 4-2 冷凝器物理模型示意图 

Fig.4-2 Schematic diagram of the physical model of the condenser 

根据以上分区，将冷凝器分为两相区和单相区两个部分分别计算，取出使系

统最优的结构参数，最终长度取为过冷区、两相区、过热区三部分长度之和。 

4.4.1 确定制冷剂流量及制冷剂侧表面传热系数 

原始设计参数： 

冷凝器排热量 450W，制冷剂采用 R134a，冷凝温度 tk=45℃，过冷度 tsc=5

℃。压缩机排气温度 tr,in=80℃，辐射冷凝器以以高效、可靠、重量轻为目标。 

根据 tk=45℃，排气温度 tr,in=80℃以及冷凝液过冷度 tsc=5℃，可得冷凝器入

口焓 hr,in=428.96kJ/kg，冷凝器出口焓 hr,out=256.43kJ/kg，于是制冷剂的质量流量

,m rq 为： 

k

d sc
,r 2.61m

Qq
h h

= =
−

g/s                  （4-1） 

取两根联管的外径为 18mm，壁厚 1mm；导管数 4 根，外径 10mm，壁厚为

1mm。分别计算过热区、两相区以及过冷区的表面传热系数[49]。 

1）过热区 
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根据过热区定性温度 ( )rmsh r,in k 2 62.5t t t= + = ℃，查 R134a 饱和状态下热力

性质和热物理性质得： 

气态制冷剂的密度 3
v 93.54kg mρ =   

气态制冷剂的动力粘度 6
v 14.81 10μ −= × kg/(m·s) 

气态制冷剂的运动粘度 6
v 15.8 10ν −= × m2/s 

气态制冷剂的导热系数 3
v 19.10 10λ −= × W/(m·K) 

气态制冷剂的比热容 v 1.3885pc = kJ/(kg·K) 

气态制冷剂的普朗特数
v

v
v

1.077pc
Pr

μ
λ

= =  

当量雷诺数 310 3286v vRe uD ν−= × =                            （4-2） 

努谢尔数 0.8 0.3rv
v v v

v

= =0.023 =16.11DNu Re Prα
λ

                 （4-3） 

过热区换热系数 v v
v = =66.98Nu

D
λα W/(m2·K)                     （4-4） 

2）两相区 

根据两相区定性温度 k 45t = ℃，查 R134a 饱和状态下热力性质和热物理性质

得： 

液态制冷剂的密度 3
l 1125.1kg mρ =   

气态制冷剂的密度 3
v 57.62kg mρ =   

液态制冷剂的动力粘度 -4
l 1.512 10μ = × kg/(m·s) 

液态制冷剂的运动粘度 -3
l 0.134 10ν = × m2/s 

气态制冷剂的运动粘度 -6
v 0.23 10ν = × m2/s 

液态制冷剂的导热系数 l 0.0725λ = W/(m·K) 

气态制冷剂的导热系数 0.01606vλ = W/(m·K) 

液态制冷剂的比热容 l 1.53Pc = kJ/(kg·K) 

气态制冷剂的比热容 v 1.192Pc = kJ/(kg·K) 

液态制冷剂的普朗特数
l l

l
l

3.19pc
Pr

μ
λ

= =  

液态制冷剂的雷诺数 3
l l10 387.5Re uD ν−= × =  

45℃时制冷剂饱和压力 s 11.60bar p =  

R134a 的临界压力 c 40.59bar p =  
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当制冷剂蒸汽刚好全部凝结为液体时，即（即 0χ = ）时，按单相区换热公

式计算的管道内全液化时的放热系数 0α 分别为： 

( )0.8 0.3
0 1 l l l0.023 54.90G D Pr Dα μ λ= = W/(m2·K)      （4-5） 

将冷凝过程中任一瞬时（干度为 χ ）的冷凝放热系数 xα 在干度 1 1χ = 至

2 0χ = 之间积分，得各流程中冷凝管内制冷蒸汽冷凝平均放热系数 TPα 分别为： 

( ) ( )0.040.76
0.8

TP 0 0.38
R

0 0

1 1

3.8 1
1 121.10xa dx a dx

p
χ χ

α χ
⎡ ⎤−

= = − + =⎢ ⎥
⎢ ⎥⎣ ⎦

∫ ∫ W/(m2·K)  （4-6） 

其中，对比压力 R s c 0.286p p p= = ，即饱和压力与临界压力的比值。 

3）过冷区 

根据过冷区定性温度 ( ), 2 42.5krmsc r outt t t= + = ℃，查 R134a 饱和状态下热力

性质和热物理性质得： 

根据过冷区定性温度 ( )krmsc r,out 2 42.5t t t= + = ℃，查 R134a 饱和状态下热力

性质和热物理性质得： 

液态制冷剂的密度 3
l 1136kg mρ =   

液态制冷剂的动力粘度 4
l 1.565 10μ −= × kg/(m·s) 

液态制冷剂的运动粘度 -3
l 0.138 10ν = × m2/s 

液态制冷剂的导热系数 l 0.07603λ = W/(m·K) 

液态制冷剂的比热容 l 1.515pc = kJ/(kg·K) 

液态制冷剂的普朗特数
l l

l
l

3.12pc
Pr

μ
λ

= =  

当量雷诺数 3
l l10 331.75Re uD ν−= × =                            （4-7） 

努谢尔数 0.8 0.3
l l0.023 3.36DNu Re Pr= =                        （4-8） 

过冷区换热系数 l l
rl

h,r

55.62Nu
D
λα = = W/(m2·K)                      （4-9） 

经过上面计算最终可得到各段表面传热系数： 

过热区：α=66.98W/(m2·K) 

两相区：α=121.10W/(m2·K) 

过冷区：α=55.62W/(m2·K) 

4.4.2 辐射冷凝器热分析模型及设计计算 

双面管道-肋片式辐射器结构形式及热分析模型如图 4-3 所示。肋片的上下

面作为辐射散热面。流体沿导管流过 L 长距离，温度从 T1i变到 T1o，相应的管壁
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温度从 Tbi变到 Tbo，热从两面辐射出去。整个热分析建立在如下假设基础上[49]： 

 
图 4-3 双面导管—肋片辐射器热分析模型 

Fig.4-3 Thermal analysis model of double fin-tube radiator 

（1）设管内流体截面温度为 Tb；自 X=0 到
2
DX = ， 0T

X
∂

=
∂ ，或 0

2
DX≤ ≤ 及

0 Y L≤ ≤ ，T=T(Y)=T1y； 

（2）
2 2
D DX B≤ ≤ + ， 0 Y L≤ ≤ ，T=T(X，Y)； 

（3）管和肋片间的辐射换热，可忽略不计。 

（4）辐射器平均吸收外热流 Qs 是两边平均值的和； 

（5）太阳和其它天体的热辐射效应按空间等效热沉温度进行处理。 

前面已经提到，热泵排热系统与以往单相排热系统不同的是，冷凝器内传热

过程复杂，工质在冷凝器内发生相变，热量主要通过潜热形式释放，同时也有部

分显热，故将冷凝器分为过热区、两相区、过冷区 3 个相区。计算时，将冷凝器

分为两相区和单相区两个部分分别计算，取出使系统最优的结构参数，最终长度

取为过冷区、两相区、过热区三部分长度之和。所以下面将分别讨论两相区和单

相区的长度计算。 

1）两相区 

在图中取一微元 dy，其稳态热平衡方程为： 

4 4
1 1

1 ( ) [ ( ) ] 0
2 2 4 2 2m s y t y

B Drdq Q D dy T F T B dyπ δ πσε δ η− + − + − + =       （4-10） 

式中 r——制冷剂潜热，tk=45℃时 r=154.44kJ/kg； 

qm——制冷剂蒸气的流量，qm=0.6525g/s； 

B——肋片宽度，mm； 

D——导管直径，mm； 

δ——肋片厚度，mm 
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Qs——等效外热流， 4
s sQ Tσε= ； 

σ——S-T 常数，σ=5.67×10-8W/(m2·K4)； 

ε——辐射器的表面辐射率，取为 0.8； 

Ts——空间等效热沉温度，Ts=227K； 

Fδ ——肋片角系数。 

η为肋片上 dy 段的肋片效率，表示如下： 
/2 4

/2

4
1 2

B D

D

y

F T dx
BT

δ
η

+

=
⋅

∫                       （4-11） 

整理（4-10）式有， 

4 4 4
s 1 1

1 ( ) ( )
2 2 4 2 2m y y

B Drdq T D T F T B dyδ
π δ πσε δ η⎡ ⎤= + − − −⎢ ⎥⎣ ⎦

       （4-12） 

最后对（4-12）式积分可得： 

4 4
1 s

1
2

2 2 4 2

m

y

rq
L

D BT F B T Dδ
π π δσε δ η σε

=
⎡ ⎤⎛ ⎞ ⎛ ⎞− + − + −⎜ ⎟ ⎜ ⎟⎢ ⎥⎝ ⎠ ⎝ ⎠⎣ ⎦

         （4-13） 

式中 L——肋片长度，mm。 

2）单相区 

同样在单相区取一微元 dy，其稳态热平衡方程为： 

4 4
b s 1 1( ) [ ( ) ] 0

2 2 4 2 2
m

p y t y

q B Dc dT Q D dy T F T B dyπ δ πσε δ η− + − + − + =    （4-14） 

整理可得： 

4 4 4
1 1 s2 2 4 2 2

m p
y t y

dT dy
q cD BT F T B T Dπ π δδ η
σε

−
=

⎛ ⎞ ⎛ ⎞− + − + −⎜ ⎟ ⎜ ⎟
⎝ ⎠ ⎝ ⎠

        （4-15） 

辐射器是由高导热系数的薄金属材料制成，所以可假设导管壁内、外表面温

度相等，并且流体换热系数大，故可以认为： 

1yb dTdT
dy dy

≈                                   （4-16） 

令
2

m p

a
q c
σε

=
， 4

2
Db F Bδ

π δ η⎛ ⎞= − +⎜ ⎟
⎝ ⎠

， 4 4
s2 4 2

B Dc Tπ δ⎛ ⎞= + −⎜ ⎟
⎝ ⎠

           （4-17） 

则（4-16）式化为： 

1
4 4 4

1

y

y

dT
ady

T b c
= −

−                                （4-18） 

对（4-18）式积分，边界条件为 Y=0，T1y=T1i；Y=L，T1y=T1o，得到肋片及
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管长方程为： 

1 11 10
10 13

1 10

/ /1 1 1ln ln tan tan
2 2 / 2 /

i
i

i

T c b T c b b bL T T
abc T c b T c b c c

− −⎡ ⎤⎛ ⎞ ⎛ ⎞− − ⎛ ⎞ ⎛ ⎞= × − + −⎢ ⎥⎜ ⎟ ⎜ ⎟ ⎜ ⎟ ⎜ ⎟+ + ⎝ ⎠ ⎝ ⎠⎝ ⎠ ⎝ ⎠⎣ ⎦  （4-19） 

所以求出 L 的前提必须是先求出 B 和 η。取一微元体 tdxdy ，并对其写出稳

态热平衡： 

4
s 2dT d dTQ dxdy dy T dx dy F T dxdy

dx dx dx δλδ λδ σε⎛ ⎞− ⋅ = − + ⋅ +⎜ ⎟
⎝ ⎠

     （4-20） 

经整理和化简得到： 
42

s
2

2F T Qd T
dx

δσε
λδ λδ

= −                   （4-21） 

应用边界条件 X=（B+D）/2，T=T2y，dT/dx=0，积分上式得到： 

( ) ( )

1/2

5 5 s
2

2

2
0.8 y

y

F QdT T T
dx T T

δσεζ
λδ λδ

⎡ ⎤
⎢ ⎥≡ = ⋅ − −

−⎢ ⎥⎣ ⎦
       （4-22） 

将上式中的 dx 代入方程（4-11）中，并适当改变积分限，并用 T1m和 T2m分

别替代 T1y和 T2y，得到： 
1m

2m

4

4
1m m

2 T

T

F T dTB
T

δη
ζ

= ∫                               （4-23） 

式中
4 4 1/ 4

1 1 10[( ) / 2]m iT T T= + ，
4 4 1/ 4

2 2 20[( ) / 2]m jT T T= + 。 

而变形（4-22）式得到： 
dT dx
ζ

=                                    （4-24） 

对（4-24）式积分可得到： 

1

2

/ 2

/ 2 2
m

m

T B D

T D
m

dT Bdx
ζ

+
= =∫ ∫                              （4-25） 

而肋根处的温度 T1y计算公式为： 
4

1 1 )b y y sT T RQ R T Qσε− = = −（                          （4-26） 

R 为自流体到肋片外表面间的当量热阻（包括边界层和金属导热热阻）， 
1 DR δ
α λ

= +                                     （4-27） 

式中 α——对流换热系数，过热区 α=66.98W/(m2·K)；两相区 α=121.10W/(m2·K)； 

过冷区 α=55.62W/(m2·K)； 

δD——管的厚度，为 1mm； 

λ ——导管导热系数，对于铝管λ =240W/(m·K)。 

所以，过热区 R=0.01493(m2·K)/W；两相区 R=0.004747(m2·K)/W；过冷区

R=0.01798(m2·K)/W。 
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所以根据方程（4-23）、（4-25）、（4-26）可以求出肋片宽度 B 和 η，可以分

别求出单相区、两相区的长度，可以确定辐射器的尺寸和热特性。 

在上述热分析和公式推导的基础上，根据初始设计参数：可以以辐射器的单

位面积辐射量和重量为优化目标，确定最佳的肋片宽度和管径。 

4.4.3 计算结果与分析 

对于给定的预设计参数，利用上述模型进行了计算，以单位面积排热量为目

标对辐射器肋片宽度进行优化，同时也对不同肋片宽度所对应的肋片效率进行计

算，以便为辐射器的工程结构设计和航天器热管理系统的优化分析提供一定的参

考依据。 

4.4.3.1 肋片宽度对辐射器排热能力的影响 

当肋片宽度增加时，沿辐射器纵向（即管流方向）单位长度的散热量必然增

加，但辐射器面积和质量亦会随之增加，这就可能存在某个最佳的肋片宽度，使

空间辐射器单位面积（或单位质量）的散热量最大。所以辐射器单位面积排热量

是衡量辐射器性能的一个重要参数。图 4-4 给出了不同肋片宽度下辐射器单位面

积的排热量。可以看出，在相同的导管直径下，辐射器单位面积排热量存在最大

值，此时的肋片宽度为最佳的肋片宽度，范围在 B=165mm 至 220mm 之间。从

图 4-4 还可以看出，导管直径越小，辐射器单位面积排热量越大。 

4.4.3.2 肋片宽度对辐射器重量的影响 

图 4-5 为肋片宽度不同对辐射器重量的影响曲线。由图可见，随着肋片宽度

的增加，辐射器的重量呈线性增长的趋势；同时，不同的导管直径，对辐射器重

量也有一定的影响，导管直径越大，辐射器重量越轻，但是影响效果并不显著。 

图 4-6 为导管直径 D=8mm 时，辐射器重量和单位面积排热量随肋宽的变化

关系。由图可以看出，在 B=170mm 至 B=220mm 之间时，平均热流密度的变化

量不大，约为 437.7W/(m2·K)，但是辐射器总重量却随着肋片宽度的增大幅度较

大，所以，在选取肋片宽度时，应该在保证着单位面积排热量在最优的范围情况

下取较小的肋片宽度。 

4.4.3.3 辐射器肋片效率 

图 4-7 给出了不同肋片宽度下，肋片效率随导管直径之间的变化曲线。由图

可知，在相同的肋片宽度下，肋片效率随导管直径增大而有略微的增加；而在导

管直径相同时，随着肋片宽度的增加，肋片效率降低。 

4.4.4 辐射冷凝器设计结果 

由以上分析可以看出，导管直径越大，辐射器总重量越小，但是单位面积排

热量也随之变小，排热性能变差。结合以上分析最终计算得到辐射冷凝器几何尺



北京工业大学工学硕士学位论文 

- 52 - 

寸如下： 

导管根数：4 根；      导管直径：8×1mm；   导管长度：L=1080mm； 

肋片宽度：170mm；    肋片厚度：1mm；      辐射器总宽度：712mm； 

联管直径：18×1mm；  联管长度：712mm；    辐射器总重量：2.45kg； 

 
图 4-4 肋片宽度对单位面积排热量的影响

Fig.4-4 The effect of fin width on heat 
rejection capacity of radiators per unit area 

图 4-5 肋片宽度对辐射器重量的影响 
Fig.4-5 The effect of fin width on radiators weight 

 
图 4-6 肋片宽度对单位面积排热量和重量

的影响 
Fig.4-6 The effect of fin width on heat 

rejection capacity of radiators per unit area 
and weight 

图 4-7 辐射器的肋片效率 
Fig.4-7 Fin efficiency of radiators 

4.4.5 辐射冷凝器肋片表面温度分布 

当辐射器入口 R134a 蒸气的温度为 80℃，出口冷凝液体温度为 40℃时，沿

宽度方向的肋片表面温度分布如图 8 所示。可以看出，辐射器肋根温度和肋片端

部温度分别为 313.8K 和 307.3K，温度沿宽度方向降低 6.2℃，降温的根本原因

是由于沿肋宽方向，辐射器向空间的辐射排热所致。 
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图 4-8 空间环境下辐射冷凝器沿肋宽方向的温度分布 

Fig.4-8 The temperature distribution along the fin width of the radiator in space  

4.5 空间管道肋片辐射冷凝器在地面环境换热计算及影响因素分析 

4.5.1 地面条件下辐射冷凝器散热量计算（假定环境温度 t∞=10℃） 

根据辐射冷凝器的设计结果可知，辐射器工作时，肋片根部温度为 40.8℃，

肋片中心处也是绝热状态，温度为 34.3℃。辐射冷凝器表面温度并不均一。此时，

计算辐射冷凝器在地面环境下的对流换热量、辐射散热量的过程是一个对流和辐

射的耦合过程，比较复杂。另一方面，地面条件下，辐射冷凝器的散热量的计算

的主要目的是为在地面环境下，对空间热泵排热系统中的辐射冷凝器的实验结果

能有一定的指导意义。所以，本节采用了一种估算的方法[50]。 

辐射冷凝器总的散热量有如下关系： 

总散热量=肋片散热量+导管散热量+气体联管散热量+液体联管散热量 

现分别计算各部分散热量。 

4.5.1.1 肋片散热量 

假设： 

（1）假设整个辐射冷凝器表面温度均一；  

（2）由于辐射冷凝器中两相区占主要部分，故假定整个辐射冷凝器肋片根

部温度均一，均为冷凝温度 45℃。 

本文设计的辐射冷凝器导管直径为 8mm，肋片宽度为 170mm，两者相差很

多，所以可以认为在地面环境条件下，辐射冷凝器为一大平板。而辐射冷凝器表

面温度并不均一，其自然对流换热系数不能确定，故首先假设整个辐射冷凝器表

面温度均一，均为肋根温度 45℃，即 tw=45℃。 

定性温度为 tm=(10+45)/2=27.5℃。 

由干空气的热物理性质表查得：tm=27.5℃时空气的物性参数为： 

导热系数λ =2.65×10-2W/(m·K)，ν=15.765×10-6m2/s，Pr=0.705。 
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所以有： 
3

9
2 1.6 10g l tGr

v
α Δ

= = ×                   （4-28） 

由相关参数表可知为层流状态[43]， 

( )
1
40.59 109.6Nu GrPr= =                   （4-29） 

所以，自然对流换热系数为 

2
c1 4.06W/(m K)h Nu

l
λ

= = ⋅  

实际工程中，对流与辐射常常同时存在。这种对流与辐射同时存在的换热过

程称为复合换热。对于复合换热，工程上为计算方便，常常采用把辐射换热量折

合成对流换热量的处理方法。所以，在 t∞=10℃的环境中，表面温度 tw=45℃的

大平板的辐射换热系数计算式为： 
4 4

2 2 2w
r w w

w

( ) ( )( ) 4.94W/(m K)T Th T T T T
T T

εσ εσ∞
∞ ∞

∞

−
= = + + = ⋅

−
    （4-30） 

所以，总的复合换热表面传热系数 ht=hc+hr=9.00W/(m2·K) 

辐射冷凝器工作时，导管内两相区占主要部分，整个肋片根部的温度为

R134a 的冷凝温度 45℃。另一方面，辐射冷凝器肋片中心处也为绝热状态，可以

看作为肋片的端部。整个辐射冷凝器可视为一等截面直肋。该肋片与周围环境之

间有热交换，并已经计算得到包括对流及辐射换热在内的复合换热的表面传热系

数 ht。现在的任务是要确定肋片中的温度分布。根据参考文献[50]第二章第四节

通过等截面直肋的导热即可计算。根据参考文献[50]公式（2-36）可计算得到肋

片中温度分布如图 4-9 所示，肋根温度为 45℃，肋端温度为 42.2℃。 

 
图 4-9 环境温度为 10℃时肋片温度分布 

Fig.4-9 The temperature distribution along the fin width of the radiator in 10℃ environment 

单个肋片总的散热量为： 
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0 ( )th( ) ( )th( )=32.75Wc t t
w w

t c t

A h P h
t t H t t H

h P A h
λ λδ

λ λδ∞ ∞Φ = − = −    （4-31） 

整个辐射冷凝器有 8 片肋片，所以 

F =8 32.75W=262WΦ ×  
4.5.1.2 导管散热量 

对于导管部分，属于空气在横圆柱外的自然对流换热和辐射换热的复合换

热，分别计算其换热量。 

空气在横圆柱外的自然对流换热的统一关联式： 
1/6 1/6

2 2 20.36 0.363 0.0914 2.90Nu Gr Gr= + + =          （4-32） 

其中： 
3

2 2 2351g l tGr
v
α Δ

= =  

所以，自然对流换热系数为 

2
c2 2 9.60W/(m K)h Nu

l
λ

= = ⋅  

( )c2 2 c2 w 34WA h t t∞Φ = − =  

管的辐射换热量 

( )r2 2 r2 w 17WA h t t∞Φ = − =  

4.5.1.3 气体联管散热量计算 

气体联管表面温度为 80℃，定性温度为 tm=(10+80)/2=45℃。 

由干空气的热物理性质表查得：tm=45℃时空气的物性参数为： 

导热系数λ=2.80×10-2W/(m·K)，ν=17.455×10-6m2/s，Pr=0.6985。 

所以有： 
3

9
3,v 2 2.56 10g l tGr

v
α Δ

= = ×  

由相关参数表可知为层流状态， 

( )
1
4

3,v 0.59 121.3Nu GrPr= =  

所以，自然对流换热系数为 

2
c3,v 3 4.76W/(m K)h Nu

l
λ

= = ⋅  

自然对流换热量： 

( )c3,v 3 c3,v w,3 13WA h t t∞Φ = − =  

辐射换热量： 
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( )w,v

4 4
r3,v 3 17WA T Tσε ∞Φ = − =  

4.5.1.4 液体联管散热量计算 

液体联管，表面温度为 40℃，定性温度为 tm=(10+40)/2=25℃。 

由干空气的热物理性质表查得：tm=25℃时空气的物性参数为： 

导热系数λ=2.63×10-2W/(m·K)，ν=15.53×10-6m2/s，Pr=0.702。 

所以有： 
3

9
3,l 2 1.48 10g l tGr

v
α Δ

= = ×  

由相关参数表可知为层流状态，  

( )
1
4

3,l 0.59 105.9Nu GrPr= =  

所以，自然对流换热系数为 

2
c3,l 3 3.91W/(m K)h Nu

l
λ

= = ⋅  

自然对流换热量： 

( )c3,l 3 c3,l w,3 5WA h t t∞Φ = − =  

辐射换热量： 

( )w,l

4 4
r3,l 3 6WA T Tσε ∞Φ = − =  

所以整个辐射器总的散热量： 

262W 34W+17W+13W+17W+5W+6W=354WΦ = +  

图 4-10 环境温度对肋片温度分布的影响 
Fig.4-10 The influence of environment 

temperature on the temperature distribution of 
along the fin 

图 4-11 环境温度对辐射器散热量的影响 
Fig.4-11 The influence of environment 

temperature on the heat rejection of radiator 
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4.5.2 环境温度对辐射冷凝器温度分布以及散热量的影响 

在地面环境条件下，当冷凝器冷凝温度为 45℃，即肋片根部温度为 45℃时，

经过计算环境温度对冷凝器温度分布如图 4-10 所示。冷凝器所处环境温度越高，

其肋片中相同位置处的温度越高，冷凝器散热情况恶化。 

图 4-11 为环境温度下，计算所得的辐射冷凝器包括自热对流散热和辐射散

热在内的复合散热量。随着环境温度的升高，辐射冷凝器散热量越低，并且在环

境温度高于 5℃时，辐射冷凝器复合散热量低于设计要求的散热量。 

4.6 小结 

本章建立了空间热泵排热系统用管道肋片辐射器的热分析模型，研究了管肋

式空间辐射器的排热特性，给出了辐射器单位面积平均排热量、辐射器总重量与

导管直径、肋片宽度的关系曲线，得到了辐射器的最佳肋片宽度以及该肋片宽度

所对应的肋片效率。根据对上述参数对辐射冷凝器传热影响分析，针对 R134a

制冷剂，对冷凝温度 45℃，热负荷 450W 工况下，进行了辐射冷凝器的设计，

得到了辐射冷凝器的各个结构参数。 

计算了设计的辐射冷凝器在地面环境条件下，辐射冷凝器肋片的温度分布，

得到了辐射冷凝器包括自然对流和辐射散热在内的复合散热量的大小，为以后的

实验给出一定的参考。 
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第 5 章 微型热泵系统样机研制及性能试验 

5.1 引言 

随着载人飞船、空间站等新兴航天技术的发展，航天器的功能和规模将愈来

愈大，导致其耗电功率和废热排放量的增大。虽然可通过提高辐射器表面积来改

善热控系统的排热能力，但增加辐射器表面积在一定程度上要受到空间结构布置

限制，而且也给整个空间热控系统的轻量化设计带来负担。由于空间辐射器的排

热量与绝对工作温度的四次方成正比，故提高辐射器的工作温度可显著降低辐射

器的面积和重量。传统的单相流体或两相流体热控回路中，提高辐射器工作温度

要受到舱内流体回路温度水平的限制，但在热泵回路中，由于压缩机具有将蒸发

器中的压力和温度与冷凝器中的压力和温度相互隔离的特性，允许回路存在着一

个较大的温差。因此，在空间站热管理系统中采用热泵，一方面可从很大程度上

提高辐射器的工作温度和排热能力，从而达到减少辐射器面积和重量的目的；另

一方面，热泵在提升舱外部排热回路温度水平的同时，还能在一定程度上降低内

部液体冷却回路的温度水平，这对减少空间站内部流体回路中各换热器和输气系

统的质量及功耗也具有一定的作用。 

目前，航天器热控系统采用热泵回路的技术，但国际上对它的研究还仅仅处

于原理性阶段，离真正的实用相差甚远。要将热泵排热技术应用于航天器，必然

要对它进行大量的基础研究，以及空间搭载试验。这就对热泵系统的质量、所占

空间、以及消耗电能以及可靠性提出了很高的要求。因此，本课题首先从搭建微

型热泵系统着手研究，组装微型热泵系统样机，首先对其地面试验情况进行测试。 

微型空间热泵系统主要由微型制冷压缩机、辐射冷凝器、蒸发器和节流装置

等组成，微型制冷压缩机是整个热泵系统的关键因素，本系统基于 Aspen Thermal

研发的微型制冷压缩机，组装了热泵系统样机。前期经过大量实验，得到了压缩

机性能的实验数据，为热泵系统样机的组装奠定了一定的工作基础。 

本章主要对热泵系统样机组成的各部件做简单的介绍，对热泵系统样机的特

性进行了实验研究，分析了目前研制的热泵系统样机存在的不足之处，提出了今

后改进的方向。 

5.2 微型热泵系统样机介绍 

5.2.1 微型热泵系统样机各组件介绍 

微型热泵系统设备选择原则是：设备性能符合要求，质量轻，体积与微型热

泵系统其它部件相匹配。微型热泵系统样机设计参数如下：排热量：450W，制
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冷剂 R134a，蒸发温度 5℃，冷凝温度 45℃，蒸发器过热度 5℃，冷凝器过冷度

5℃。系统各设备选型根据设计参数选取。 

微型热泵系统各主要设备如图 5-1 图 5-3 所示。热泵系统机箱使用不锈钢板

压制而成。此系统由 Aspen 转子压缩机、冷凝器、热力膨胀阀和板式蒸发器等装

置组成，采用铜管连接。需要指出的是，考虑到辐射冷凝器在地面环境条件进行

实验的不便，在冷凝器进出口处分别采用了快速接头，冷凝器选择形式就可以分

别采用辐射冷凝器和平行流冷凝器，这样的设计，方便了冷凝器的安装和更换，

有利于进一步实验的进行。 

热力膨胀阀是通过蒸发器出口气态制冷剂的过热度来控制开度的，在系统调

试过程中，可考虑适时的旋转膨胀阀阀芯开度旋钮。 

在系统集成时，将上述各组件通过铜管连接，尽量减少管路弯头和管路长度

以减少流动阻力，同时考虑到各器件的工作特点，合理布置器件位置。微型制冷

系统样机实体图如图 5-4 所示，样机外形尺寸为 270mm×200mm×240mm，质

量 8.25kg。热泵系统样机中主要部件参数见表 5-1。 
表 5-1 微型热泵系统样机主要部件参数 

Table5-1 The parameters of main components of miniature heat pump system  

名称 型号 外形尺寸（mm） 质量（g） 材料 
压缩机 Aspen 14-24-000X 56（直径）×78 (高) 650 — 

压缩机线路板 — — 150 — 
蒸发器 ASB-510 190×70×40 875 SUS316L

热力膨胀阀 Danfoss TN2 068Z3347 — 340 铜 
快速接头 B3-HK — 600 铜 

24V 直流电源 S-350-24 210×110×45 880 — 
温度控制调节器 AL808E 96×96×100 210 — 

板筋 — — 2250 不锈钢 
管件 — — 450 不锈钢 
其它   1845  
总计   8250  

5.2.2 微型热泵系统样机介绍 

组装的微型热泵系统样机实体图如图 5-4 所示。在样机的机箱内包括了微型

制冷压缩机及其线路板、蒸发器、热力膨胀阀、过滤器、24V 直流电源等部件。

样机不包括冷凝器部分，冷凝器采用快速接头的形式与样机进行连接，可以分别

采用设计的管道-肋片辐射冷凝器或者微型平行流冷凝器。系统进行实验时，均

采用微型平行流冷凝器。微型热泵系统样机采用 XMT7100 智能 PID 温度控制仪

和 AL808E 温度控制调节器分别显示进出口温度；压缩机进口设置压力表。其中

AL808E温度控制调节器还能起到在 0~100%转速范围内调节压缩机转速的作用。
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在蒸发器冷冻水进口设置水流开关，达到保护压缩机的目的。 
 

  
图 5-1 回转式压缩机 

Fig.5-1 Miniature rotary compressor 
图 5-2 微型平行流式冷凝器 

Fig.5-2 Miniature parallel-flow condenser  

 
图 5-3 快速接头 

Fig.5-3 Quick-release couplings 

  
图 5-4 微型热泵系统样机 

Fig.5-4 Miniature heat pump system  

 
（1）用途：根据冷凝器型式的不同，微型热泵系统的用途也有所不同。当

冷凝器采用管肋式空间辐射器时，微型热泵系统可以作为航天器热控制系统，收

集航天器舱内的热量，通过辐射冷凝器排散出去；当冷凝器采用微型平行流冷凝

器时，所组装的系统即为地面用的微型制冷系统，此系统可以广泛应用于电子元

器件散热，解决目前电子产品散热难的问题。 

（2）特点：微型热泵系统样机体积小、噪音低、工作稳定、运转平稳、可

靠性强；样机制冷量可以调节，工作范围宽，消耗功率小，制冷性能系数高；具

备压缩机安全保护功能，当水系统缺水断水时，水流开关关闭，压缩机停止运转。 
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5.3 微型热泵系统样机性能测试 

为了验证微型热泵系统样机的工作性能，需要对热泵系统样机进行性能测

试。由于目前实验室不具备真空条件下实验的能力，所以，冷凝器采用微型平行

流冷凝器代替辐射冷凝器，对系统性能进行实验研究，性能指标为系统产生的制

冷量。 

目前，微型热泵系统样机只在蒸发器的进出口设置了温度测点，采用 pt100

热电阻测量冷冻水进出口温度，采用 XMT7100 智能 PID 温度控制仪和 AL808E

温度控制调节器分别显示进出口温度，压缩机进口设置压力表。 

对微型热泵系统样机进行了制冷剂充注量影响实验，得到系统最佳充注量；

对微型热泵系统样机进行了稳定性实验；分析了冷冻水入口温度以及压缩机转速

对制冷量的影响。对研制的微型热泵系统样机性能有了初步的了解。 

5.3.1 微型热泵系统样机充注量实验 

环境温度 22℃，冷冻水温度 19℃，冷冻水流量为 147.54kg/h。制冷剂充注

量由 100g 增加至 205g，得到了充注量对微型热泵系统蒸发温度和制冷量的影响。 

图 5-5 为蒸发温度随着制冷剂充注量的变化曲线。制冷剂量充注量少时，蒸

发器中制冷剂相变换热量低，蒸发量较低，在正常的蒸发压力下，蒸发器中没有

足够的制冷剂液体蒸发，导致制冷剂气体膨胀至压缩机吸气口，使得蒸发压力降

低，进而导致蒸发温度很低；制冷剂充注量逐渐增加，蒸发器内制冷剂相变换热

量增加，蒸发量增加，系统内制冷剂蒸气量增加，蒸发压力升高，蒸发温度随之

升高。 

图 5-5 充注量对系统蒸发温度的影响 
Fig.5-5 The influence of different refrigerant 

charge on evaporating temperature 

图 5-6 充注量对系统制冷量的影响 
Fig.5-6 The influence of different refrigerant 

charge on refrigerating output 

图 5-6 为制冷剂充注量对系统产生的制冷量的影响。由图可见，在充注量为

100g 时，压缩机制冷量仅为 138W。随着制冷剂充注量的增加，压缩机制冷量迅
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速增大；当充注量为 180g 时，压缩机制冷量最大，达到 344W。继续增加充注

量，压缩机制冷量开始呈现下降趋势。综合第三章的实验结果分析可知，这是由

换热和流动两方面相互作用的平衡结果。当充注量过少时，蒸发温度较低，制冷

剂流量很小，此时出口过热度很大，蒸发器的换热面积没有得到充分利用，导致

制冷量很小；随着充注量的增加，蒸发温度逐渐升高，制冷剂流量增加，蒸发器

出口过热度降低，蒸发器的换热面积逐步得到有效利用，制冷量随之增加；当制

冷剂充注量过多时，制冷剂流量随之增加，蒸发器过热度减小，膨胀阀开度随之

变小，制冷剂流量降低，制冷量随之减少。 

5.3.2 微型热泵系统样机稳定性实验 

环境温度 22℃，冷冻水温度 29℃，冷冻水流量为 147.54kg/h 条件下，对微

型热泵系统样机进行了 12h 的稳定性实验，每隔半小时记录一次冷冻水进出口温

度以及压缩机吸气压力，计算整理得到系统的制冷量。 

图 5-7 为 12h 内微型热泵系统样机产生的制冷量随时间的变化关系。可见系

统可以稳定运行，制冷量基本保持在 500W 以上，但是随着运行时间的增加，制

冷量略有降低。这主要是因为，随着运行时间的增加，系统产生的热量使室内气

温略有增加，进而使得冷凝器散热情况变差，系统产生的制冷量降低。 

5.3.3 冷冻水入水温度对制冷量的影响 

环境温度 22℃，由 20℃~38℃之间改变蒸发器侧冷冻水进水温度，每次增加

3℃，水流量 147.54kg/h，得到蒸发器侧冷冻水进出口温差，计算得到系统的制

冷量。 

图 5-7 制冷量随时间的变化 
Fig.5-7 The refrigerating output vary with time

图 5-8 冷冻水入水温度对制冷量的影响 
Fig.5-8 The influence of chilled water inlet 

temperature on refrigerating output 
 
图 5-8 为微型热泵系统样机制冷量随冷冻水入口温度变化关系。由图可见，
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随着冷冻水入口温度的增加，微型热泵系统样机制冷量显著提升。综合第三章冷

冻水对系统制冷量的影响因素分析可知，这主要是因为，冷冻水温度的升高，直

接导致系统蒸发温度的升高，对冷凝温度产生的微弱影响可以忽略。蒸发温度升

高时，压缩机吸入气体比体积减小（密度增大），吸入压缩机的质量输气量增大，

系统制冷剂循环量增加，单位质量制冷量显著增加，使得系统总的制冷量增加。 

5.3.4 压缩机转速对制冷量的影响 

微型热泵系统样机中安装的 AL808E 温度控制调节器不仅具有温度输出的

功能，还能起到控制压缩机转速的作用。压缩机可以在 0~100%转速范围内变化，

压缩机最大转速为 6500RPM，所以本实验在环境温度 22℃，冷冻水温度 19℃，

冷冻水流量为 147.54kg/h 条件下，由 50%~100%转速范围即 3250RPM~6500RPM

内调节压缩机转速，每次增加 10%，得到转速对微型热泵系统样机性能的影响。 

图 5-9 是压缩机转速对微型热泵系统蒸发温度的影响。随着压缩机转速的增

加，系统的蒸发温度随之降低，由 16.5℃降低到了 14.5℃。因为压缩机转速增加，

抽气速率增加，使蒸发器内的压力降低，进而使蒸发温度降低。 

图 5-10 为微型热泵系统样机制冷量随着压缩机转速的变化关系。压缩机转

速增加，系统的制冷量也随之增加。因为，转速增加，虽然一方面使蒸发温度降

低 2℃，对系统制冷量带来不利的影响，但另一方面使压缩机的输气量急剧增加，

整个系统循环的制冷剂质量流量随之增加，此时，制冷剂质量流量的增加成为影

响整个系统性能的主要因素，系统的制冷量呈快速增加的趋势，由 344W 增加到

了 533W。 

图 5-9 压缩机转速对蒸发温度的影响 
Fig.5-9 The influence of rotational speed on 

evaporating temperature 

图 5-10 压缩机转速对制冷量的影响 
Fig.5-10 The influence of rotational speed on 

refrigerating output 
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5.4 实验数据的不确定度分析 

5.4.1 直接测量参数的不确定度 

（1）温度测量不确定度 

实验中采用 pt100热电阻测量温度，测温范围为 0℃~300℃，测量误差为±0.15

℃，热电阻的输出信号由 AL808E 温度控制调节器和 XMT7100 智能 PID 温度控

制仪显示，其测温误差均为 0.1℃。实验中的最小温度为 18℃，温度测量的最大

相对不确定度为： 
0.15+0.1 1.39%

18
t

t
δ

= =                     （5-1） 

（2）质量流量测量不确定度 

采用 DMF-1-3-A/DX 型质量流量计测量冷冻水的质量流量，量程为

30~300kg/h，测量精度为±0.2%。出厂时经过严格的校验。最小测量流量值为，

147.54kg/h，质量流量测量的最大相对不确定度为： 
300 0.2% 0.41%

147.54
m

m

q
q
δ

= × =                  （5-2） 

（3）制冷剂充注量的测量不确定度 

制冷剂充注量测量采用的是电子计数秤，其最大误差为 5g，测量时最小测

量值为 100g。所以： 
5 5%

100
M

M
δ

= =  

5.4.2 间接测量值（制冷量 Q）的最大不确定度 

微型热泵系统样机的制冷量是根据测得的冷冻水进出口温差和冷冻水流量

计算得到的。根据制冷量计算公式有： m pQ q c t= Δ  

( ) ( )

2 2

2 24.21 0.41% 1.39%

6.10%

m
p

m

qQ tc
Q q t

δδ δ⎛ ⎞ ⎛ ⎞= +⎜ ⎟ ⎜ ⎟
⎝ ⎠⎝ ⎠

= × +

=

               （5-3） 

5.5 微型热泵系统样机存在问题及未来的改进措施 

根据实验结果情况，可以看出微型热泵系统样机在性能上能够满足要求的排

热量，能够满足使用要求，但是由于这是针对微型热泵系统组装的第一台样机，

在设计和零部件的选择时，缺乏经验，存在一些考虑不足之处，下一步还要对其

进行优化和改进。存在问题以及解决方案主要有： 

（1）微型热泵系统样机质量偏重，没有很好的满足航天系统中质量轻的要
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求。微型热泵系统样机质量偏重的主要是由于部分系统组件质量过重造成，包括

机箱外壳、24V 直流电源、板式蒸发器、快速接头等。这部分的质量总和为

5.185kg，占总重量的 62.8%，因此在这一部分的重量上存在很大的降低余地。 

将机箱外壳材质由不锈钢替换为铝合金材料，并可以在机箱上开设百叶窗，

一方面有助于散热，另一方面可以减轻重量；寻找质量轻的 24V 直流电源；快

速接头的安装是为了实验更方便的进行，目前已经购买到质量更轻的产品，并且

实际使用时，快速接头不是必需部件。 

（2）微型热泵系统样机中存在一些非必需零部件，包括管路零部件，如三

通和其他一些管路连接件。这主要是因为在系统各个部件的选择时没有能够很好

的匹配，导致需要增加管路连接件使其很好的匹配。下一步的样机改进时，合理

的选择各个部件的接口尺寸，就能避免这一问题的发生。 

（3）微型热泵系统样机蒸发器热源来自水系统，实际空间应用时，热源一

般来自电子芯片散热。热源不同，蒸发器的型式不同。目前采用的板式蒸发器的

系统，可以利用产生的冷冻水作为载冷剂，经过热沉，吸收芯片热量达到冷却电

子芯片的目的；下一步的改进方案中可以设计直接作为热沉使用的蒸发器，制冷

剂直接吸收电子芯片的热量达到冷却芯片的目的，这种系统更具有针对性。 

（4）微型热泵系统样机中的热力膨胀阀调节能力差。经过实验可知系统最

大充注量在 200g，系统中制冷剂的质量流量小，实验中认为的改变调节膨胀阀

的开度，对系统制冷量没有产生明显的影响。而且热力膨胀阀质量较毛细管大，

下一步的样机改进时，可以选择将毛细管和热力膨胀阀对比实验，分别分析它们

与系统其它部件的匹配特性，选择最适合微型热泵系统的节流装置。 

5.6 小结 

本章主要对微型热泵系统样机及各个主要零部件进行了简要的介绍，并针对

系统样机进行了性能测试实验，分析了目前组装的样机存在的不足之处，提出了

改进的方向，最终可以得到以下结论： 

（1）微型热泵系统样机在使用性能上能够达到 450W 排热量，运转平稳，

噪音低，系统稳定需要时间短，可以长时间稳定运行。但样机还存在质量偏重的

问题，需要进行下一步的优化设计。 

（2）微型热泵系统样机存在最佳制冷剂充注量，在环境温度 22℃，冷冻水

入口温度 19℃的情况下，系统的最佳充注量为 180g。 

（3）蒸发器侧冷冻水入口温度越高，系统蒸发温度越高，微型热泵系统样

机产生的制冷量越大。 

（4）微型热泵系统样机压缩机转速可调，转速越大，样机产生的制冷量越
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高。样机能够产生的制冷量有很宽的调节范围，可以根据实际热负荷的大小，调

节压缩机转速。 
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结 论 

随着空间技术的发展，传统的热控制技术已经逐渐不能满足航天器排热的需

求，研制新型热控系统，解决日益严重的排热问题，已成为航天热控系统研制的

一项重要课题。空间热泵排热系统能够提高冷凝温度，有效减小辐射器面积且温

控范围更大，运行稳定，因而被广泛认为有广阔的运用前景的下一代航天器热控

技术。本人采用实验研究的方法对搭建的微型热泵性能试验系统进行了性能试验

研究，设计了空间辐射冷凝器，研制了微型热泵排热系统样机，得出了以下结论： 

（1）利用 Aspen 微型制冷压缩机搭建了试验台，通过改变充注量，得到了

变充注量下制冷系统性能变化曲线，分析得出：冷冻水温度为 18℃，冷却水温

度 35℃情况下，制冷剂的最佳充注量为 220g，系统最大制冷量 279W，制冷 COP

为 2.31；冷却水温度由 21℃增加到 47℃时，制冷量由 505W 降低至 426W，制

冷 COP 由 5.64 降低至 2.78；冷冻水温度由 18℃增加至 52℃时，系统制冷量由

236W 增加至 673W，制冷 COP 由 2.01 增加至 5.40；压缩机控制电压越高，系统

制冷量越大，压缩机耗功增加，制冷 COP 降低。此外，还对压缩机进行了 48 小

时的稳定性实验，压缩机具有良好的稳定特性，可以在长时间的供应 400W 以上

制冷量。 

（2）在单相流体传热模型的基础上，建立了针对 450W 热负荷空间管道-肋

片辐射冷凝器的传热模型，以单位面积排热量最大为优化目标，设计得到了管道

肋片辐射器的导管直径、肋片宽度、肋片长度以及计算的辐射器重量，得到空间

条件下辐射器肋片内的温度分布。在地面环境条件下，计算了所设计的辐射冷凝

器包括自然对流和辐射散热在内的复合散热量，并与空间环境计算的散热量对

比，为后续实验提供一定的理论数据。 

（3）研制了微型热泵系统排热样机，测试了样机的工作特性。在环境温度

22℃，冷冻水 19℃时，样机的最佳充注量为 180g，最大制冷量达到 344W；冷

冻水温度 29℃，样机在 12h 的连续工作中制冷量保持在 500W 以上，运转平稳，

噪音低。分析了微型热泵系统样机未来的应用前景，并指出了目前研制的样机存

在的问题和不足之处，以及初步设想的解决方案。 
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附录 微型制冷系统在不同温度及转速下的性能指标 

附表 1 制冷量（W） 

Table 1 Rerigerating output（W） 
 

冷冻水温度/℃ 
冷却水温度/℃ 电压/ V 

20 25 30 35 40 
2 139 197 277 308 372 
3 200 250 332 375 444 

4 280 314 370 428 513 
25 

5 307 339 393 453 533 
2 135 183 255 294 368 
3 186 229 301 359 435 
4 242 308 365 420 493 

30 

5 277 336 390 447 519 
2 133 164 223 294 376 
3 169 217 277 359 448 
4 221 291 333 420 503 

35 

5 263 335 377 447 538 
2 117 161 205 276 352 
3 163 210 247 335 431 
4 229 272 309 403 489 

40 

5 256 328 333 437 528 
2 100 148 174 233 350 
3 154 202 218 290 419 
4 194 263 275 361 477 

45 

5 154 289 307 396 511 
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附表 2 冷凝器排热量（W） 

Table 2 Heat rejection of condenser（W） 
 

冷冻水温度/℃ 
冷却水温度/℃ 电压/ V 

20 25 30 35 40 
2 269 289 331 324 327 
3 348 360 407 401 409 
4 437 433 460 478 478 

25 

5 469 462 492 508 496 
2 262 285 309 308 313 
3 336 349 376 393 392 
4 405 426 444 471 462 

30 

5 439 459 486 508 498 
2 226 255 243 281 303 
3 291 328 354 377 396 
4 363 413 430 450 470 

35 

5 407 464 474 493 511 
2 225 239 239 278 279 
3 292 316 304 361 376 
4 360 394 388 449 451 

40 

5 390 454 421 487 503 
2 188 217 204 224 262 
3 263 303 284 316 373 
4 342 386 368 404 449 

45 

5 263 421 398 447 475 
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附表 3 压缩机耗功（W） 

Table 3 Compressor power consumption（W） 
 

冷冻水温度/℃ 
冷却水温度/℃ 电压/ V 

20 25 30 35 40 
2 41 38 32 35 31 
3 58  54 54 49 48 
4 76  71 75 78 75 

25 

5 88  83 81 89 79 
2 49  45 41 39 35 
3 68  65 57 64 55 
4 90  81 84 89 75 

30 

5 99  93 90 102 93 
2 57  52 50 54 50 
3 75  75 79 78 71 
4 97  97 99 105 92 

35 

5 108  106 103 119 106 
2 64  62 59 66 53 
3 86  87 77 93 86 
4 114  113 105 116 99 

40 

5 122  122 117 132 119 
2 76  73 86 85 80 
3 97  98 114 112 108 
4 126  125 138 141 123 

45 

5 133  138 136 149 128 
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附表 4 制冷 COP 

Table 4 Cooling COP 
 

冷冻水温度/℃ 
冷却水温度/℃ 电压/ V 

20 25 30 35 40 

2 3.38 5.21 8.64 8.77 11.97 

3 3.47 4.62 6.14 7.73 9.24 

4 3.70 4.40 4.96 5.46 6.87 
25 

5 3.47 4.08 4.88 5.06 6.72 

2 2.72 4.08 6.21 7.63 10.63 

3 2.73 3.55 5.28 5.63 7.93 

4 2.69 3.81 4.36 4.70 6.53 
30 

5 2.80 3.60 4.33 4.40 5.59 

2 2.33 3.14 4.43 5.44 7.57 

3 2.26 2.90 3.50 4.58 6.33 

4 2.27 3.01 3.37 3.99 5.49 
35 

5 2.42 3.15 3.65 3.76 5.05 

2 1.83 2.58 3.46 4.15 6.66 

3 1.88 2.41 3.20 3.59 5.01 

4 2.00 2.42 2.95 3.48 4.92 
40 

5 2.09 2.69 2.84 3.30 4.42 

2 1.31 2.01 2.01 2.73 4.37 

3 1.58 2.05 1.91 2.60 3.87 

4 1.54 2.11 1.99 2.56 3.87 
45 

5 1.16 2.09 2.27 2.66 4.01 
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附表 5 制热 COPh 

Table 5 Heating COPh 

 
冷冻水温度/℃ 

冷却水温度/℃ 电压/ V 
20 25 30 35 40 

2 6.52 7.65 10.33 9.21 10.53 
3 6.04 6.66 7.53 8.26 8.52 
4 5.78 6.08 6.16 6.11 6.39 

25 

5 5.31 5.57 6.12 5.68 6.25 
2 5.29 6.35 7.53 7.99 9.04 
3 4.94 5.41 6.60 6.16 7.16 
4 4.50 5.26 5.31 5.27 6.13 

30 

5 4.44 4.92 5.38 5.00 5.37 
2 3.97 4.90 4.81 5.19 6.10 
3 3.89 4.40 4.48 4.81 5.59 
4 3.72 4.27 4.36 4.27 5.13 

35 

5 3.76 4.36 4.59 4.15 4.80 
2 3.52 3.83 4.03 4.19 5.27 
3 3.39 3.63 3.93 3.87 4.37 
4 3.15 3.50 3.71 3.87 4.54 

40 

5 3.19 3.73 3.59 3.68 4.22 
2 3.52 2.96 2.36 2.64 3.27 
3 3.39 3.08 2.49 2.83 3.45 
4 3.15 3.08 2.67 2.87 3.65 

45 

5 3.19 3.05 2.93 3.01 3.72 
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攻读硕士学位期间所发表的学术论文 

1 刘绩伟, 吴玉庭, 马重芳. 管肋式空间辐射器设计. 中国工程热物理学会传热传质学学术

会议论文集. 2010 

2 刘绩伟, 吴玉庭, 马重芳. 管肋式空间辐射器设计. 已收录于化工学报（增刊） 

3 吴玉庭, 刘志辉, 刘绩伟, 马重芳, 刘斌. 微型多元平行流冷凝器的流程布置和风速优化. 

北京工业大学学报. 2010, 36 (11): 1567~1572 
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致 谢 

转眼间，三年的研究生学习生活就要结束了，而入学仿佛还是昨天的事情，

初来乍到时的场景犹历历在目。回忆起这三年的点点滴滴，感慨不已，欣慰之余

而又庆幸无比。值得欣慰的是，我这三年的时间是在汗水和拼搏中度过的，学到

了许多受益无穷的东西；庆幸的是我来到了一个很好的环境，遇到了很多的良师

益友，给我了很多的指引和帮助，使我能够顺利地完成学业，在此谨向他们表示

最衷心的感谢！ 

首先感谢马重芳教授给我们创造了这么好的学习环境，为我们提供了良好的

研究平台。马重芳教授学识渊博、胸襟开阔、做事严谨、和蔼可亲，孜孜不倦的

科研精神，以及对学科发展的敏锐洞察力使作者受益非浅，并激励我在课题进行

中树立良好的自信心和求实精神，在此向马老师表示衷心的感谢。 

最深的谢意献给我的导师吴玉庭研究员。我知道，我所掌握的言语并不能确

切地表达我对吴老师的感激之情。吴老师广博的学问、干练的作风、严谨的治学

态度、无私的奉献精神，都令我从心底里佩服。吴老师用他的言传身教，使我学

到了许多书本上没有的东西，这也是我获得的最宝贵的财富。 

感谢杜春旭老师，实验室韩正凯师父、丛维汉师父在搭建实验台过程中给予

我的巨大帮助。 

感谢本实验室的王东芳硕士，在实验台搭建和实验过程中，师妹都给了我很

多帮助；感谢何为博士、任楠硕士、李伟卿硕士，感谢她们创造的欢乐和谐环境，

感谢她们带来阳光灿烂般的春天气息。 

感谢课题组成员刘斌博士、刘林顶、胡青松、杨娟娟、牟笑迎硕士在生活和

学习上给我的大力帮助。 

感谢我的家人，在攻读硕士期间，他们给予我大力支持，为我分担很多困难，

使我得以专心科研，顺利完成毕业论文。 

最后，向所有关心和帮助过我的朋友、同学和热能工程实验室全体老师再次

表示衷心的感谢！ 
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