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摘　 要　 本文选用表面传热系数为评价指标ꎬ对外径为 ６􀆰 ３５ ｍｍ 的微肋管内 Ｒ１３４ａ 两相流动冷凝换热特性进行实验研究ꎬ分析

了水力工况、测试管结构参数等对管内表面传热系数的影响ꎬ还选用 Ｃａｖａｌｌｉｎｉ ｅｔ ａｌ. 关联式、Ｍｉｙａｒａ ｅｔ ａｌ. 关联式和 Ｏｌｉｖｅｒ ｅｔ ａｌ. 关
联式对微肋管内表面传热系数进行预测ꎬ发现 Ｃａｖａｌｌｉｎｉ ｅｔ ａｌ. 关联式对微肋管内换热性能的预测能力最好ꎬ关联式预测值与实验

值的平均误差、标准误差分别为－２１􀆰 ４７％和 ２１􀆰 ９４％ꎮ 虽然 Ｍｉｙａｒａ ｅｔ ａｌ. 关联式预测值与实验值的平均误差、标准误差分别为

１６􀆰 ２１％、３０􀆰 ６５％ꎬ但两者之间的误差范围为－４７􀆰 １２％~８２􀆰 ３２％ꎬ说明在部分工况下Ｍｉｙａｒａ ｅｔ ａｌ. 关联式对管内换热性能的预测仍

存在较大误差ꎮ 三个关联式中ꎬＯｌｉｖｅｒ ｅｔ ａｌ. 关联式的预测能力最差ꎬ预测值与实验值之间平均误差高达－５４􀆰 ９３％ꎬ因此ꎬ实验根

据现有实验数据对 Ｏｌｉｖｅｒ ｅｔ ａｌ. 关联式进行了修正ꎬ修正 Ｏｌｉｖｅｒ ｅｔ ａｌ. 关联式对管内换热性能的预测能力大大提高ꎬ预测值与实验

值的平均误差、标准误差分别为－２􀆰 ３７％和 １０􀆰 ７７％ꎮ
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　 　 随着能源危机和环境污染的加重ꎬ提高换热器传

热效率、降低工业领域的换热能耗逐渐引起大家的重

视ꎮ 为研制更高效的管型换热器ꎬ诸多学者根据实验

研究对其强化机制进行理论分析ꎬ已取得较多成果ꎮ
Ｈｕａｎｇ Ｘｉａｎｇｃｈａｏ 等[１－７] 均根据具体实验数据拟合出

适用于预测光管内换热特性的经验关联式ꎮ 此外ꎬ根

据微肋管换热机制ꎬＡ. Ｃａｖａｌｌｉｎｉ 等[８－９] 均对肋高、肋
片螺旋角、齿顶角等结构参数对管内冷凝换热特性的

影响进行了理论分析ꎬ并基于实验数据总结出经验关

联式ꎬ对管内换热特性进行预测ꎮ
本文选用表面传热系数为管内换热特性的评价

指标ꎬ在外径为 ６􀆰 ３５ ｍｍ 的光管和内螺纹管内进行

—０５—
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Ｒ１３４ａ 两相流动冷凝换热实验ꎬ实验旨在对比表面传

热系数实验值与关联式预测值ꎬ选出适用于本实验管

内换热特性的关联式ꎬ并依据表面传热系数实验值对

关联式进行必要修正ꎬ提高其对管内换热特性的预测

能力ꎮ

１ 实验测试平台

实验系统原理如图 １ 所示ꎬ实验测试平台主要包

括制冷测试循环、测试水循环、乙二醇溶液循环 ３
部分ꎮ

图 １ 实验系统原理

Ｆｉｇ.１ Ｔｈｅ ｐｒｉｎｃｉｐｌｅ ｏｆ ｅｘｐｅｒｉｍｅｎｔａｌ ｓｙｓｔｅｍ

制冷测试循环主要由隔膜泵、脉冲阻尼器、质量

流量计、预热器、视液镜、实验测试段、电子膨胀阀、干
燥过滤器、储液器等组成ꎮ 过冷制冷剂在隔膜泵的驱

动下由储液器流出ꎬ在预热器内将制冷剂加热至设定

状态ꎬ过热制冷剂气体在实验段完全冷凝以完成冷凝

实验ꎬ通过视液镜可观察制冷剂所处状态ꎬ经电子膨

胀阀节流后的制冷剂液体流向储液器ꎬ重复下一循

环ꎮ 实验时ꎬ通过调节隔膜泵运转频率改变系统内制

冷剂循环流量ꎮ 通过调节电子膨胀阀的开度控制实

验段制冷剂压力ꎮ 储液器压力为整个系统的基准压

力ꎬ可通过调节储液器内制冷剂温度扩大实验平台压

力测试范围ꎮ
测试水循环用于模拟实验工况环境ꎬ主要由电磁

流量计、水泵、板式换热器组成ꎬ实验中主要通过改变

测试水循环流量及进口温度来调节与制冷剂的换

热量ꎮ
实验采用精度为±０􀆰 １ ℃的 Ｐｔ１００ 铂电阻测量实

验段制冷剂侧及水侧温度ꎻ选用德鲁克 ＧＥ５０７２ 型压

力变送器测量测试段进出口压力及储液器压力ꎬ量程

为 ０ ~ ４􀆰 ２ ＭＰａꎬ测量精度为 ０􀆰 ２ 级ꎻ选用由 ＲＨＭ０３

传感器与 ＲＨＥ１４ 变送器组成的质量流量计测量实验

台内制冷剂循环的质量流量ꎬ量程为 ０􀆰 ０５ ~ ６􀆰 ００
ｋｇ / ｍｉｎꎬ则质量流速可根据所测质量流量与换热管内

径截面积计算得到ꎮ 此外ꎬ测量精度为 ０􀆰 １％ꎬ选用

精度为 ０􀆰 ５ 级的控制￣显示一体型电磁流量计测量测

试水流量ꎮ

图 ２ 实验段原理

Ｆｉｇ.２ Ｔｈｅ ｐｒｉｎｃｉｐｌｅ ｏｆ ｔｅｓｔ ｓｅｃｔｉｏｎ

实验段本质上为一水平套管式换热器ꎬ制冷剂在

测试管内流动ꎬ测试水在环形通道内流动ꎬ呈逆向流ꎬ
实验段原理如图 ２ 所示ꎮ 测试管选用外径为 ６􀆰 ３５
ｍｍ、内径为 ５􀆰 ８９ ｍｍ 的 １ 根光滑管和 ２ 根内螺纹强

化管ꎬ强化管的具体结构参数如表 １ 所示ꎮ

表 １ 内螺纹测试管结构参数

Ｔａｂ.１ Ｔｈｅ ｓｔｒｕｃｔｕｒｅ ｐａｒａｍｅｔｅｒｓ ｏｆ ｉｎｔｅｒｎａｌ ｔｈｒｅａｄ ｔｅｓｔ ｔｕｂｅｓ

编号
螺旋角 /

(°)
齿顶角 /

(°)
肋高 /
ｍｍ

肋片数
齿距 /
ｍｍ

槽宽 /
ｍｍ

２＃ １８ ２５ ０􀆰 １９ ４４ ０􀆰 ４０ ０􀆰 ２５

３＃ ２８ ３３ ０􀆰 １９ ５４ ０􀆰 ３５ ０􀆰 １５

实验选用 Ｒ１３４ａ 为制冷剂ꎬ相应工况下物性参

数如表 ２ 所示ꎮ 设定实验工况为:冷凝温度 ３５、４０、
４５ ℃ꎬ测试水 Ｒｅ ＝ １０ ０００、１４ ０００ꎬ质量流速 ５００ ~
１ １００ ｋｇ / (ｍ２􀅰ｓ)ꎮ 实验运行时ꎬ实验段进出口制冷

剂均保持 ２~３ ℃的过热 /过冷度ꎮ

２ 实验数据处理

实验段进出口制冷剂均保持单相状态ꎬ可根据实

验段进出口制冷剂温度、压力值求解相应焓值ꎮ
制冷剂冷凝放热量:
Ｑｒ ＝ ｍｒ(ｈｒｉｎ － ｈｒｏｕｔ) (１)
测试水吸热量:
Ｑｗ ＝ ｍｗｃｐ( ｔｗｏｕｔ － ｔｗｉｎ) (２)
实验选用制冷剂冷凝放热量和测试水吸热量的

算术平均值做为表面传热系数计算公式中实验段换

热量的计算标准ꎬ即:
Ｑａ ＝ (Ｑｒ ＋ Ｑｗ) / ２ (３)

—１５—
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式中:Ｑｒ、Ｑｗ、Ｑａ 分别为实验段制冷剂侧换热量、
冷却水侧换热量、实验段换热量计算标准ꎬＷꎻｍｒ、ｍｗ

分别为制冷剂、测试水质量流量ꎬｋｇ / ｓꎻｈｒｉｎ、ｈｒｏｕｔ分别

为实验段进出口处制冷剂焓值ꎬｋＪ / ｋｇꎻｃｐ 为测试水定

压比热容ꎬＪ / (ｋｇ􀅰℃)ꎮ

表 ２ ３５、４０、４５ ℃实验工况下 Ｒ１３４ａ 物性参数

Ｔａｂ.２ Ｔｈｅ ｐｈｙｓｉｃａｌ ｐａｒａｍｅｔｅｒｓ ｏｆ Ｒ１３４ａ ｕｎｄｅｒ ｗｏｒｋｉｎｇ
ｃｏｎｄｉｔｉｏｎｓ ｏｆ ３５ꎬ ４０ꎬ ４５ ℃

实验工

况 / ℃
液体密度 /
(ｋｇ / ｍ３)

气体密度 /
(ｋｇ / ｍ３)

液体黏度×１０－４ /
(Ｐａ􀅰ｓ)

３５ １ １６７􀆰 ５ ４３􀆰 ４１６ １􀆰 ７２

４０ １ １４６􀆰 ７ ５０􀆰 ０８５ １􀆰 ６１

４５ １ １２５􀆰 １ ５７􀆰 ６５７ １􀆰 ５１

实验工

况 / ℃

液体导热系数

×１０－２ /
(Ｗ / (ｍ􀅰Ｋ))

气体导热系数

×１０－２ /
(Ｗ / (ｍ􀅰Ｋ))

气体黏度

×１０－５ /
(Ｐａ􀅰ｓ)

３５ ７􀆰 ６ １􀆰 ４８ １􀆰 ２１

４０ ７􀆰 ５ １􀆰 ５４ １􀆰 ２４

４５ ７􀆰 ３ １􀆰 ６１ １􀆰 ２６

以测试管外表面积为计算标准ꎬ实验段总表面传

热系数 ｈ(Ｗ / (ｍ２􀅰Ｋ)):
ｈ ＝ Ｑａ / (ＡｏΔｔｍ) (４)
式中:Ａｏ 为换热管外表面积ꎬｍ２ꎻΔｔｍ 为实验段对

数平均温差ꎬＫꎮ
选用 Ｖ. Ｇｎｉｅｌｉｎｓｋｉ[１０] 公式计算环形管道内测试

水侧表面传热系数 ｈｗꎬ即:

ｈｗ ＝
λｗ

Ｄｈ

( ｆ / ２)(Ｒｅ － １ ０００)Ｐｒ
１ ＋ １２􀆰 ７ ( ｆ / ２) ０􀆰 ５(Ｐｒ２ / ３ － １)

(
μｂｕｌｋ

μｗ
)

０􀆰 １４

(５)

式中:λｗ 为测试水导热系数ꎬＷ / (ｍ􀅰Ｋ)ꎻＤｈ 为

环形管道水力半径ꎬｍꎻＲｅ 为测试水雷诺数ꎬ规定当

Ｒｅ>２ ０００时ꎬ计算模型可用ꎻＰｒ 为测试水普朗特数ꎻｆ
为修正系数ꎬ可根据 Ｒｅ 进行计算ꎻ(ｕｂｕｌｋ / ｕｗ) ０􀆰 １４为流

体黏度修正因子ꎬ为无量纲参数ꎮ
测试铜管均未经使用ꎬ忽略壁面结垢热阻ꎬ根据

热阻分离法ꎬ制冷剂与测试水之间总传热热阻主要包

括:制冷剂侧表面传热热阻、测试管壁热阻、测试水侧

表面传热热阻 ３ 部分[１１]ꎬ即:
１

ｈｒＡｉ

＝ １
ｈＡｏ

－ １
ｈｗＡｏ

－
ｌｎ(Ｄｏ / Ｄｉ)

２πλＬ
(６)

式中:ｈｒ 为制冷剂侧表面传热系数ꎬＷ / (ｍ２􀅰Ｋ)ꎻ
Ａｉ 为换热管内表面积ꎬｍ２ꎻＤｏ 和 Ｄｉ 分别为换热管外

径和内径ꎬｍꎻＬ 为换热管有效换热长度ꎬｍꎻλ 为换热

管导热系数ꎬＷ / (ｍ􀅰Ｋ)ꎮ
将式(４)和式(５)所得总表面传热系数 ｈ、测试

水侧表面传热系数 ｈｗ 带入式(６)即可得到制冷剂侧

表面传热系数 ｈｒꎮ

３ 数据分析

３􀆰 １ 实验台校核
测试平台运行两相流动冷凝实验前ꎬ首先进行单

相换热实验以校核测试平台的可靠性ꎮ 实验选用外

径 １２􀆰 ７ ｍｍ 的光管为校核管ꎬ设定 Ｒ１３４ａ 在测试管

进出口温度为 ４０ / ３０ ℃ꎬ制冷剂质量流速范围为 ２００
~１ ２００ ｋｇ / (ｍ２􀅰ｓ)ꎮ

测试管内 Ｒ１３４ａ 单相冷凝实验中努塞尔数 Ｎｕ
实验值与 Ｇｎｉｅｌｉｎｓｋｉ 关联式计算值的对比结果如图 ３
所示ꎬ由图可知ꎬＮｕ 实验值与计算值基本吻合ꎬ经计

算两者标准误差、平均误差分别为 ３􀆰 ４％和 １２􀆰 ８％ꎮ

图 ３ 努塞尔数 Ｎｕ 实验值与 Ｇｎｉｅｌｉｎｓｋｉ 计算值的对比

Ｆｉｇ.３ Ｃｏｍｐａｒｉｓｏｎ ｂｅｔｗｅｅｎ ｅｘｐｅｒｉｍｅｎｔａｌ ｖａｌｕｅ ａｎｄ ｐｒｅｄｉｃｔｅｄ
ｖａｌｕｅ ｏｆ ｔｈｅ Ｇｎｉｅｌｉｎｓｋｉ ｃａｌｃｕｌａｔｉｏｎ ｏｆ Ｎｕｓｓｅｌｔ ｎｕｍｂｅｒ

３􀆰 ２ 测试管内换热特性
实验研究了水力工况、测试管结构参数对管内换

热特性的影响ꎮ 在测试水 Ｒｅ ＝ １０ ０００ꎬ冷凝温度为

３５、 ４０、 ４５ ℃ꎬ 质 量 流 速 范 围 为 ５００ ~ １ １００
ｋｇ / (ｍ２􀅰ｓ)的实验工况下ꎬ测试管内表面传热系数随

质量流速、冷凝温度的变化如图 ４ 所示ꎮ 由图 ４ 可

知ꎬ管内表面传热系数随质量流速的增加而增加ꎬ随
冷凝温度的升高而减小ꎮ 这是由于管内制冷剂气 /液
流速均随质量流速的增加而增加ꎬ而制冷剂气液密度

之间的差异导致气、液流速不同ꎬ进而导致更大的剪

切力ꎬ大大增强了管内制冷剂液膜湍流度ꎬ达到强化

换热的效果ꎮ 由表 ２ 可知ꎬＲ１３４ａ 气液密度比随温度

的升高而增大ꎬ较小的气液密度比会导致较大的气液

速度差ꎬ进而产生较大的气液界面剪切力ꎬ使制冷剂

—２５—
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图 ４ 不同测试管内表面传热系数随质量流速、冷凝

温度的变化

Ｆｉｇ.４ Ｔｈｅ ｓｕｒｆａｃｅ ｈｅａｔ ｔｒａｎｓｆｅｒ ｃｏｅｆｆｉｃｉｅｎｔ ｖａｒｉｅｓ ｗｉｔｈ
ｍａｓｓ ｖｅｌｏｃｉｔｙ ａｎｄ ｃｏｎｄｅｎｓａｔｉｏｎ ｔｅｍｐｅｒａｔｕｒｅ ｉｎｓｉｄｅ

ｔｈｅ ｄｉｆｆｅｒｅｎｔ ｔｅｓｔ ｔｕｂｅ

液膜湍流度增强以强化换热ꎮ 此外ꎬ管内液膜是制冷

剂与测试水之间换热的主要热阻ꎬＲ１３４ａ 液体导热系

数随温度的降低而增大ꎬ较大的导热系数可大大减小

传热热阻ꎬ进而强化换热效果ꎮ
内螺纹测试管主要通过 ３ 种方式强化换热:肋片

的存在使管内换热面积增加ꎻ在制冷剂表面张力的作

用下ꎬ肋片把测试管肋基底部液体推到肋片顶部ꎬ使
管内液膜分布更均匀ꎻ肋片可使制冷剂气液充分混

合ꎬ增强工质湍流度[１２]ꎮ 由图 ４ 可知ꎬ在相同冷凝温

度、测试水 Ｒｅ、质量流速等水力工况下ꎬ２＃、３＃测试管

内表面传热系数均大于 １＃光管内表面传热系数ꎬ且
随着质量流速的增加ꎬ强化管的强化效果越明显ꎮ ２＃
测试管内表面传热系数约为光管的 ２􀆰 ０４ ~ ２􀆰 ７１ 倍ꎬ
３＃测试管内表面传热系数约为光管的 ３􀆰 １２ ~ ４􀆰 ６３
倍ꎬ传热系数强化倍率均大于 ２＃、３＃测试管相较于 １＃
光管的面积增加比 １􀆰 ５１４ 和 １􀆰 ５２０ꎬ因此ꎬ换热机制

在管内强化换热中同样占据重要地位ꎮ 不同水力工

况下ꎬ Ｙａｎｇ Ｃ. Ｙ.等[１３]研究发现大质量流速工况下ꎬ
由肋片引起的制冷剂排液强化换热效果不明显ꎬ即大

质量流速工况下肋片造成的强化换热主要由增强液

膜湍流度的方式引起ꎮ 肋片的存在增强了管内液膜

的扰动ꎬ增加了湍流度ꎬ达到强化换热的效果ꎮ 此外ꎬ
管内表面传热系数随螺旋角的增加而增加ꎬ即较大的

螺旋角同样可以增强管内液膜湍流度ꎮ
３􀆰 ３ 关联式对管内换热特性的预测

Ｃａｖａｌｌｉｎｉ ｅｔ ａｌ. 关联式充分考虑强化管结构参数

对管内换热的强化ꎬ对 Ｃａｖａｌｌｉｎｉ 和 Ｚｅｃｃｈｉｎ 关联式进

行了修正ꎬ如关联式内添加无量纲参数 Ｒｘ 表征强化

管换热面积的增加和肋片螺旋角对管内表面传热系

数的影响ꎮ 而 Ｏｌｉｖｉｅｒ ｅｔ ａｌ. [９]根据 Ｒ２２、 Ｒ４０７Ｃ、
Ｒ１３４ａ 在光管、内螺纹管及人字齿微肋管内的冷凝换

热特性ꎬ对 Ｃａｖａｌｌｉｎｉ ｅｔ ａｌ. 关联式进行了修正ꎬ使其更

适用于环状流、间歇流等流型下管内表面传热系数的

预测ꎮ Ｍｉｙａｒａ ｅｔ ａｌ. [１４]关联式是根据 Ｒ４１０Ａ 和 Ｒ２２
在人字齿型微肋管管内的冷凝换热数据ꎬ由 Ｋｏｙａｍａ￣
Ｙｕ[１５]关联式演变而来ꎬ关联式对不同流型下的表面

传热系数分别进行计算ꎬ提高了管内换热性能的预测

精度ꎮ
实验基于 ２ ＃、 ３ ＃ 测试管内ꎬ 在测试水 Ｒｅ ＝

１０ ０００、１４ ０００ꎬ冷凝温度为 ３５、４０、４５ ℃ꎬ质量流速范

围为 ５００ ~ １ １００ ｋｇ / ( ｍ２􀅰ｓ) 的实验工况下ꎬ根据

Ｒ１３４ａ 的流动冷凝换热特性对 Ｃａｖａｌｌｉｎｉ ｅｔ ａｌ. 关联

式、Ｍｉｙａｒａ ｅｔ ａｌ. 关联式、Ｏｌｉｖｅｒ ｅｔ ａｌ. 关联式的预测能

力进行检测ꎮ 管内表面传热系数实验值与关联式预

测值的对比结果如图 ５ 所示ꎬ由图 ５ 可知ꎬＣａｖａｌｌｉｎｉ
ｅｔ ａｌ. 关联式对 ２＃、３＃测试管内 Ｒ１３４ａ 换热特性的预

测能力最强ꎬ关联式预测值与实验值之间的误差范围

为－４５􀆰 ３７％~１０􀆰 ４４％ꎬ两者的平均误差、标准误差分

别为－２１􀆰 ４７％和 ２１􀆰 ９４％ꎻＭｉｙａｒａ ｅｔ ａｌ. 关联式预测值

与 ２＃、３＃测试管内表面传热系数实验值之间的误差

范围为－４７􀆰 １２％ ~ ８２􀆰 ３２％ꎬ且两者的平均误差及标

准误差分别为 １６􀆰 ２１％、３０􀆰 ６５％ꎬ实验值与预测值之

间较大的误差表明Ｍｉｙａｒａ ｅｔ ａｌ. 关联式仅适用于部分

工况下换热特性的预测ꎬ但在较大工况范围内对换热

特性的预测存在较大误差ꎻＯｌｉｖｉｅｒ ｅｔ ａｌ. 关联式低估

了测试管内 Ｒ１３４ａ 的流动冷凝换热特性ꎬ且 ２＃、３＃测
试管内表面传热系数实验值远大于关联式预测值ꎬ两
者的误差范围为－７２􀆰 １６％ ~ －３２􀆰 ０３％ꎬ实验值与预

测值之间的偏差随质量流速的增加而增大ꎬ其平均误

差、标准误差分别为－５４􀆰 ９３％和 ５５􀆰 ９３％ꎮ
综上可知:Ｃａｖａｌｌｉｎｉ ｅｔ ａｌ. 关联式对管内换热特

性的预测能力最强ꎬ虽然 Ｍｉｙａｒａ ｅｔ ａｌ. 关联式预测值

与实验值的平均误差及标准误差较小ꎬ但两者的误差

范围跨度较大ꎬ说明在部分工况下 Ｍｉｙａｒａ ｅｔ ａｌ. 关联

式并不适用于管内换热特性的预测ꎬ证实 Ｍｉｙａｒａ ｅｔ
ａｌ. 关联式并不适用于管内换热特性的预测ꎻ在三个

关联式中ꎬＯｌｉｖｉｅｒ ｅｔ ａｌ. 关联式的预测能力最差ꎬ如需

用 Ｏｌｉｖｉｅｒ ｅｔ ａｌ. 关联式对管内换热特性进行预测ꎬ需
对关联式进行必要的修正ꎮ
３􀆰 ４ 换热关联式的修正

制冷剂干度保持不变ꎬ随着质量流速的增加ꎬ制
冷剂湍流度增强ꎬ换热效果增强ꎮ 结合质量流速的改

变对管内换热机制的影响ꎬ对 Ｏｌｉｖｅｒ ｅｔ ａｌ. 关联式内表

征制冷剂湍流度的无量纲量进行修正ꎮ Ｏｌｉｖｅｒ ｅｔ ａｌ. 关
—３５—
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图 ５ 表面传热系数实验值与关联式预测值的对比

Ｆｉｇ.５ Ｃｏｍｐａｒｉｓｏｎ ｂｅｔｗｅｅｎ ｅｘｐｅｒｉｍｅｎｔａｌ ｖａｌｕｅ ｏｆ ｓｕｒｆａｃｅ ｈｅａｔ
ｔｒａｎｓｆｅｒ ｃｏｅｆｆｉｃｉｅｎｔ ａｎｄ ｐｒｅｄｉｃｔｅｄ ｖａｌｕｅ ｏｆ ｃｏｒｒｅｌａｔｉｏｎ

联式内ꎬ等效雷诺数 Ｒｅｅｑ表征管内制冷剂湍流度ꎬ根据

关联式修正指导思想ꎬ对关联式内 Ｒｅｅｑ的指数 ｓ 的取

值进行修改ꎬ假设 ｓ 为质量流速 ｍ 的函数ꎬ即:
ｓ ＝ ａ０ ＋ ａ１ｍ ＋ ａ２ｍ２ ＋ ａ３ｍ３ ＋ ａ４ｍ４ (７)
式中:ａ０、ａ１、ａ２、ａ３、ａ４ 分别为多项式前系数ꎮ

利用测试管内表面传热系数实验值对关联式内

Ｒｅｓｅｑ进行反算ꎬ可得:
ａ０ ＝ ０􀆰 ６９ꎻａ１ ＝ １􀆰 ０００ ２ × １０ －４ꎻａ２ ＝ １􀆰 ０５０ ２ ×

１０ －８ꎻａ３ ＝ ２􀆰 ０６３ ５ × １０ －１２ꎻａ４ ＝ ３􀆰 ００２ １ × １０ －１６ꎮ
忽略式中 ａ２、ａ３、ａ４ 的取值ꎬ可得:

　 ｓ ＝ ０􀆰 ６９ ＋ １０ －４ｍ ＝ ０􀆰 ７ ＋ ０􀆰 ０１(０.０１ｍ － １) (８)
综上可得修正 Ｏｌｉｖｅｒ ｅｔ ａｌ 关联式:
Ｎｕ ＝ ０􀆰 ０５Ｒｅ０􀆰 ７＋０􀆰 ０１(０.０１ｍ－１)

ｅｑ Ｐｒ１ / ３Ｌ ＴＦ (Ｒｘ) ２

(Ｂｏｌｎ(Ｆｒ)) －０􀆰 ２６ (９)
式中:

　 Ｒｅｅｑ ＝ ４ ｍ[(１ － ｘ) ＋ ｘ (ρＬ / ρＧ) ０􀆰 ５] / πｄμＬ (１０)
Ｒｘ ＝ {[２ｈｎｇ(１ － ｓｉｎ(γ / ２))] / [[πｄｃｏｓ(γ / ２)]

＋ １]} / ｃｏｓβ (１１)
Ｂｏ ＝ ｇρＬｈπｄ / ８σｎｇ (１２)
Ｆｒ ＝ μ２

ＧＯ / (ｇｄ) (１３)
ＴＦ ＝ (１ － ｘ) ＋ ｘ１􀆰 ３ (１４)

图 ６ 表面传热系数实验值与修正 Ｏｌｉｖｅｒ ｅｔ ａｌ. 关联式

预测值的对比

Ｆｉｇ.６ Ｃｏｍｐａｒｉｓｏｎ ｂｅｔｗｅｅｎ ｅｘｐｅｒｉｍｅｎｔａｌ ｖａｌｕｅ ｏｆ ｓｕｒｆａｃｅ
ｈｅａｔ ｔｒａｎｓｆｅｒ ｃｏｅｆｆｉｃｉｅｎｔ ａｎｄ ｐｒｅｄｉｃｔｅｄ ｖａｌｕｅ ｏｆ ｍｏｄｉｆｉｅｄ

Ｏｌｉｖｅｒ ｅｔ ａｌ. ｃｏｒｒｅｌａｔｉｏｎ

式中:ｍ 为制冷剂质量流速ꎬｋｇ / (ｍ２􀅰ｓ)ꎻｘ 为实

验段制冷剂干度ꎻρＬ、ρＧ 分别为制冷剂液体、气体密

度ꎬｋｇ / ｍ３ꎻｎｇ 为肋片个数ꎻβ 为肋片螺旋角ꎬ(°)ꎻγ 为

肋片齿顶角ꎬ(°)ꎻｄ 为强化管水力直径ꎬｍꎻμＬ 为制冷

剂液相黏度ꎬＰａ􀅰ｓꎻｈ 为肋高ꎬｍꎻｇ 为重力加速度ꎬ
ｍ２ / ｓꎻσ 为制冷剂表面张力ꎬＰａꎻμＧＯ为同质量通量下

纯气相流速ꎬｍ / ｓꎮ
在测试水 Ｒｅ ＝ １０ ０００、１４ ０００ꎬ冷凝温度为 ３５、

４０、４５ ℃ꎬ质量流速范围为 ５００ ~ １ １００ ｋｇ / (ｍ２􀅰ｓ)的
实验工况下ꎬ修正 Ｏｌｉｖｉｅｒ ｅｔ ａｌ. 关联式预测值与 ２＃、
３＃测试管内表面传热系数实验值的对比如图 ６ 所示ꎮ

—４５—
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由图 ６ 可知ꎬ经修正后的 Ｏｌｉｖｉｅｒ ｅｔ ａｌ. 关联式对

管内换热效果的预测能力增强ꎬ在 ２＃、３＃测试管内修

正 Ｏｌｉｖｉｅｒ ｅｔ ａｌ. 关联式预测值与实验值之间误差范围

为－２３􀆰 ２８％ ~ ３０􀆰 ０８％ꎬ两者的平均误差及标准误差

分别为－２􀆰 ３７％和 １０􀆰 ７７％ꎮ

４ 结论

实验选用表面传热系数为评价指标ꎬ在外径

６􀆰 ３５ ｍｍ 光管和内螺纹管内运行 Ｒ１３４ａ 两相流动冷

凝换热实验ꎬ设定冷凝换热工况为:测试水 Ｒｅ ＝
１０ ０００、１４ ０００ꎬ冷凝温度为 ３５、４０、４５ ℃ꎬ质量流速

范围为 ５００~１ １００ ｋｇ / (ｍ２􀅰ｓ)ꎮ 除了对水力工况、测
试管结构参数等对管内换热性能的影响进行分析外ꎬ
还将实验数据与 Ｃａｖａｌｌｉｎｉ ｅｔ ａｌ. 关联式、Ｍｉｙａｒａ ｅｔ ａｌ.
关联式、Ｏｌｉｖｅｒ ｅｔ ａｌ. 关联式预测值进行对比ꎬ并根据

实验数据对 Ｏｌｉｖｅｒ ｅｔ ａｌ. 关联式进行了修正ꎬ得到如

下结论:
１)在实验工况内ꎬ管内表面传热系数随质量流

速的增加而增加ꎬ随冷凝温度的升高而减小ꎮ
２)内螺纹测试管内换热性能均高于光管ꎬ其中ꎬ

２＃测试管内表面传热系数约为光管的 ２􀆰 ０４ ~ ２􀆰 ７１
倍ꎬ３＃测试管内表面传热系数约为光管的 ３􀆰 １２~４􀆰 ６３
倍ꎬ传热系数强化倍率均大于 ２＃、３＃测试管相较于 １＃
光管的面积增加比 １􀆰 ５１４ 和 １􀆰 ５２０ꎬ此外ꎬ管内表面

传热系数随螺旋角的增加而增大ꎮ
３)通过对比实验数据与关联式发现:Ｃａｖａｌｌｉｎｉ ｅｔ

ａｌ. 关联式的预测能力最强ꎬ关联式预测值与实验值

误差范围为－４５􀆰 ３７％ ~ １０􀆰 ４４％ꎬ两者的平均误差、标
准误差分别为－２１􀆰 ４７％和 ２１􀆰 ９４％ꎻＭｉｙａｒａ ｅｔ ａｌ. 关联

式预测值与表面传热系数实验值的误差范围为

－４７􀆰 １２％~８２􀆰 ３２％ꎬ且两者的平均误差及标准误差

分别为 １６􀆰 ２１％、３０􀆰 ６５％ꎬ实验值与预测值较大的误

差证实Ｍｉｙａｒａ ｅｔ ａｌ. 关联式在部分工况下对换热特性

的预测能力较差ꎻＯｌｉｖｉｅｒ ｅｔ ａｌ. 关联式低估了测试管

内 Ｒ１３４ａ 的流动冷凝换热特性ꎬ实验值与预测值之

间偏差随质量流速的增加而增大ꎬ其平均误差、标准

误差分别为－５４􀆰 ９３％和 ５５􀆰 ９３％ꎬ完全不适用于对管

内换热特性的预测ꎮ
４)根据实验数据对 Ｏｌｉｖｉｅｒ ｅｔ ａｌ. 关联式进行修

正ꎬ修正 Ｏｌｉｖｉｅｒ ｅｔ ａｌ. 关联式预测值与实验值之间误

差范围为－２３􀆰 ２８％ ~ ３０􀆰 ０８％ꎬ两者的平均误差及标

准误差分别为－２􀆰 ３７％和 １０􀆰 ７７％ꎬ说明修正 Ｏｌｉｖｉｅｒ ｅｔ
ａｌ. 关联式具有实用性ꎮ

本文受上海市动力工程多相流动与传热重点实验室

(１３ＤＺ２２６０９００) 项目资助ꎮ (Ｔｈｅ ｐｒｏｊｅｃｔ ｗａｓ ｓｕｐｐｏｒｔｅｄ ｂｙ ｔｈｅ
Ｏｐｅｎｉｎｇ Ｐｒｏｊｅｃｔ ｏｆ ｔｈｅ Ｓｈａｎｇｈａｉ Ｋｅｙ Ｌａｂｏｒａｔｏｒｙ ｏｆ Ｍｕｌｔｉｐｈａｓｅ
Ｆｌｏｗ ａｎｄ Ｈｅａｔ Ｔｒａｎｓｆｅｒ ｉｎ Ｐｏｗｅｒ Ｅｎｇｉｎｅｅｒｉｎｇ ( Ｎｏ.
１３ＤＺ２２６０９００).)
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