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生物、工程及交叉力学

高频脉冲管制冷机的蓄冷器源汇模型、

流动模拟和参数优化
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摘要 蓄冷器是脉冲管制冷机的一个关键部件，其工作性能将直接影响整机性能.针对工质在蓄冷器内交变流动

的特性，提出了一个新的源/汇项模型来模拟蓄冷器内的流动与换热，同时模型也考虑了气固间的非热平衡.对

于蓄冷器和换热器内的固体填料，在一些假定条件的基础上推导得到了固体物质的温度分布的解析解.该模型

不需要建立固体的能量方程，减小了计算的工作量，避免了达西定律在高频下不适用的限制条件，并针对交变

流动情况下对流换热系数的取值提出了解决方法.新模型的计算结果与实验结果符合良好，验证了模型的可靠

性. 进一步应用此模型分析了蓄冷器内部的热交换和制冷机理，并进行了蓄冷器的优化设计，对于不同目数，

不同丝径，不同材料的丝网，进行了各种情况下蓄冷器的换热性能优化分析.
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Abstract The regenerator filled with solid matrix is one of the major components in the PTC (pulse tube cryocooler). In

this paper, a new source/sink model instead of porous medium assumption, which is merely applicable for low frequency

apparatus, is established to simulate the flow and transport in the regenerator. The new model also is a non-thermal

equilibrium model. Based on some assumptions, the analytic solution of the filled solid temperature can be obtained.

The new model can reduce the computational workload because the model does not require the establishment of the

energy equation of solid. We also propose a method to calculate the value of convective heat transfer coefficient under the

alternating flow conditions. According to the comparison with the experimental data, the new model is verified. Then the

model is used to analyze the heat transfer mechanism between the working fluids and the solid fillers in the regenerator.
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The regenerator heat transfer performance are optimized under different mesh screen geometries and properties with

numerical simulation.
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引 言

最近几十年脉冲管制冷机经历了基本型 [1]、小

孔型 [2]、双向进气型 [3]、改进的小孔型 [4]、多路旁通

型 [5]、惯性管型 [6]、热声型 [7] 等一系列的变革改进

后得到了飞速发展. 由于空间和军事领域对脉冲管

制冷机的体积和重量有苛刻要求，脉冲管制冷机的

轻型化和微型化已成为关注的焦点. 提高频率是减

小脉冲管制冷机体积和重量的一个有效途径，因此

高频脉冲管制冷机成为近几年来该领域发展的一个

前沿方向.

限制高频脉冲管制冷机进一步发展的一个原因

就是对高频脉冲管制冷机的机理研究仍显薄弱，尽

管已有许多学者提出了各种理论来进行解释 [8-11]，

但对高频脉冲管制冷机内部的物理过程和工作原理

的认识有待深化.

交变流动的换热特性和阻力特性是深入分析回

热式制冷机工作原理以及对其进行优化的重要基

础. 不少学者已研究了具有不同形状填料的蓄冷器

内部的交变流动和换热性能，如螺旋状盘管 [12]、圆

管 [13]、平行板 [14-16]、金属颗粒 [17-19]、金属丝

网 [20-22]. 由于蓄冷器内热量和动量的传输及转换是

传热学、流体力学和热力学的一个耦合过程，因此是

一个相对复杂的问题.蓄冷器优化设计中固体填料的

选择是一个非常重要的因素. Bejan[23]曾应用最小熵

增分析法对蓄冷器进行了优化.

以往的数值模拟中蓄冷器大都采用多孔介质模

型，一种是认为工质与填料温度一致，二者间无热交

换的局部热平衡模型，是一种单能量方程模型 [24]，

这显然与实际制冷机的情况是不相符的；高凡等 [25]

则采用了非热平衡模型，同时计算蓄冷器内气相和

固体骨架的能量方程，是一种双能量方程模型，计

算较为复杂. 对于高频脉冲管制冷机，工质在蓄冷

器内部的丝网孔隙或换热器的板叠间流动时的雷诺

数最大甚至可达 100量级，达西定律不再适用，需

要采用更为复杂的多孔介质模型如 Darcy-Brinkman-

Forchheimer模型，带有一定的半经验性质. 在实验

研究方面，Chen等 [26-27]研发的小型台式 20 K低温

制冷机采用了单级结构的高频脉冲管制冷机方案，

单级高频脉冲管制冷机在耗功 240 W时，能够获得

15.5 K最低温度、在 20 K提供超过 380 mW制冷量.

Hu等 [28] 在 kW级大功率脉冲管低温制冷研究中采

用自主研发的 10 kW级往复直线压缩机驱动一个结

构紧凑的同轴型 kW级制冷量低温脉冲管制冷机，

在 120 K可以达到 1 200 W以上的制冷量，在 77 K可

以达到 600 W以上制冷量，该制冷机比美国的效率

高出 30%，是目前报道的最高效率的大功率脉冲管

热声低温制冷机.

本文提出了一个新的源/汇项模型来模拟蓄冷器

内的往复交变流动与换热. 同时模型也考虑了气

固间的非热平衡，对于蓄冷器和换热器内的固体填

料，在一些假定条件的基础上得到了固体物质温度

分布的解析解. 该模型不需要分别建立气固各自的

能量方程，减小了计算的工作量.进一步应用此模型

分析了蓄冷器内部热交换和制冷机理，并进行了蓄

冷器的优化设计，对于不同目数，不同丝径，不同材

料的丝网，计算了各种情况下蓄冷器的换热性能优

化分析.

1 动量和能量方程源汇项建模

1.1 动量方程的源汇项

丝网会对工质的流动产生阻力，导致工质的流

动速度减小或驱动压力增大，通过在动量方程中增

加一源项来模拟这个流动阻力.

根据前人的研究成果，得到了稳定流动条件下

的经验阻力公式

QM = −∆p
L

= − fh
ρu2

2Dh
(1)

其中, ∆p为蓄冷器进出口两端的压差，L为蓄冷器的

特征长度，fh为蓄冷器的阻力系数，Dh为特征尺度.

对于交变流动情况下的阻力系数，Thomas等 [29]

已归纳总结了各种不同情况下阻力系数的取值情况

fh = Csf/Re+ Cfd (2)

上式右边第 1项为黏性阻力项，第 2项为惯性阻力

项. Csf, Cfd的取值见文献 [29].
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本文模拟采用的脉冲管制冷机系统来自于中科

院理化所，该所的研究人员通过实验得到了高频交

变流动情形下蓄冷器内的阻力系数的经验表达式 [30]

fh =
2Dhω

umax

(
1.1× 104 +

3.78× 105

Re

)
(3)

其中，ω是交变流动的频率，umax是蓄冷器内工质流

动的面平均最大速度.

1.2 能量方程的源汇项

热气流通过回热器时，气体向固体填料放热；

冷气流通过时，气体从填料吸热.这里采用牛顿定律

来描述丝网与气体介质之间的热交换量.

QE = hAs(Ts − T) (4)

其中，QE表示在单位时间、单位体积的控制体内，

丝网填料与工质之间的热交换量；As为单位体积控

制体内丝网的换热表面积；Ts, T 分别为固体填料和

工质的温度；h为对流换热系数.

图 1是蓄冷器内丝网的结构示意图，可以得到

单位体积内丝网的换热表面积为

As = 4

(
n

25.4
− n2Dw

25.42

)
(5)

其中，n是丝网的目数，Dw是丝的直径.

图 1 丝网结构示意图

Fig.1 Schematic diagram of wire screen

对流换热系数是一个很重要的参数，单向流动

情况下对流换热系数的取值在交变流动下是不适用

的，这里采用如下方法计算其取值.文献 [29]给出了

描述传热的无量纲参数——努塞尔特数 Nu在交变

流动时的取值，之后可以根据 Nu的定义来求解对流

换热系数

h =
Nuρcpu

RePr
(6)

式中，u是工质的流动速度.丝网和板叠两种情况下

的 Nu取值是不同的，见文献 [29].

1.3 固体填料的温度

对于蓄冷器内的固体丝网填料，把它假设成一

系列的圆柱，圆柱的直径等于丝网的丝径，为几十

微米，圆柱的长度为 70 mm，长径比接近 1 000，可假

定为无限长圆柱.求解丝网填料的温度就相当于求解

圆柱在与外界工质有热交换时的温度.在制冷机的工

作过程中，蓄冷器内部的工质温度 T 在不同的轴向

位置处取值是不同的，靠近冷端换热器一端的温度

较低，靠近水冷器一端的温度较高.工质的温度是周

期性变化且逐渐减低的，但降低的幅度很缓慢，几百

个周期内工质温度才降低将近 1 K.因此对于缓变的

气体温度，在每个周期的计算过程中，可以近似认为

是一种准定常状态，在每个周期内的工质的温度可

认为是常数.

∂Ts

∂t
=

k
ρcp

(
∂2Ts

∂r2
+

1
r
∂Ts

∂r

)
, 0 < r < r0, t > 0

− k
∂Ts

∂r

∣∣∣∣∣
r=r0

= h
(
Ts|r=r0

− T cos(ωt)
)

Ts|t=0 = T0



(7)

求解此方程组得到了固体填料温度的解析解

Ts =
2T0

r0

∞∑

n=1

λnJ1(λnr0)[
λ2

n + (h/k)2
]
J2

0(λnr0)
e
− k
ρcp

λ2
nt

J0(λnr)+

MT cos (ωt) + NT sin (ωt) (8)

其中 r0 为丝的半径，ω = 2π f，T0 为系统的初始温

度，λn 是超越方程
J0(λr0)
J1(λr0)

=
λr0

(hr0)/k
的根，M 和 N

的表达式见附录.

对于水冷器，冷端换热器和热端换热器等填充

有板叠的部件，固体填料可看成是一系列的平行薄

板，相当于求解平板在与工质有热交换时的温度

∂Ts

∂t
=

k
ρcp

∂2Ts

∂x2
, 0 < x < l , t > 0

∂Ts

∂x

∣∣∣∣∣
x=0

= 0

− k
∂Ts

∂x

∣∣∣∣∣
x=l

= h (Ts|x=l − T cos(ωt))

Ts|t=0 = T0



(9)

得到板叠温度的解析解为

Ts =

∞∑

n=1

2T0(k2β2
n + h2) sinβnl

hkβn + lβn(k2β2
n + h2)

e
− k
ρcp

β2
nt

cosβnx+

hTf M
(AM + BN) cos(ωt) + (BM − AN) sin(ωt)

A2 + B2

(10)
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其中 l 为板叠厚度的一半，βn 是超越方程 tan(βl) =
hl
k

1
βl
的根，A,B,M,N的表达式见附录.

假定蓄冷器内丝网材质为不锈钢，直径 50µm,

对流换热系数 200W·m−2·K−1，气体温度为 300 K，边

界条件为第 3类边界条件. 图 2给出了蓄冷器内丝

网表面的温度变化幅度 (即该处温度与初始温度的

差值)在不同频率下的取值情况.温度变化幅度随着

频率的增大而降低.

图 2 频率对丝网表面处温度幅值的影响

Fig.2 Effect of frequency on the temperature amplitude at the surface of

the wire screen

假定冷、热端换热器内板叠材质为紫铜，板叠

的一半厚度为 1 mm, 频率 50 Hz, 对流换热系数

200 W·m−2·K−1，图 3给出了板叠内的温度分布.板叠

表面处的幅值最大，越靠近板叠内部温度幅度逐渐

降低.

图 4给出了在板叠厚度、工作频率、对流换热系

图 3 板叠内各处的温度分布情况

Fig.3 Temperature distribution within the inner plate stack

图 4 不同材质板叠表面处的温度变化

Fig.4 Temperature change at the surface of plate stack with different

materials

数相同的情况下，不同材质的板叠表面处的温度变

化.紫铜板叠的温度幅值小于不锈钢的，且不锈钢板

叠的温度整体低于紫铜的. 关于蓄冷器填料的选择

在第 4小节讨论.

2 惯性管型脉冲管制冷机的流动模型

2.1 流动模型

研究对象是一套由中科院理化所自主开发研制

的惯性管型脉冲管制冷机系统. 其二维轴对称模型

如图 5所示，各主要部件的尺寸列于表 1.本次模拟

计算的部件包括水冷器、蓄冷器、冷端换热器、脉冲

管和热端换热器.流动模型采用二维层流模型，工质

氦气假定为理想气体.

表 1 惯性管型脉冲管制冷机各部件尺寸

Table 1 Dimensions of ITPTR

Components Diameter/mm Length/mm

water chilling heat

exchanger(WHX)
25 11

regenerator

(REGEN)
25 70

cold end heat

exchanger(CHX)
25 20

pulse tube (PT) 12 60

hot end heat

exchanger(HHX)
12 10

inertance tube (IT) 2 2 000

gas reservoir (GR) 200 90
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图 5 惯性管型脉冲管制冷机系统示意图 (1压缩机；2水冷器；3蓄

冷器；4冷端换热器；5脉冲管；6热端换热器；7惯性管；8气库)

Fig.5 Schematic diagram of ITPTR: (1) compressor, (2) water chilling

heat exchanger, (3) regenerator, (4) cold end heat exchanger, (5) pulse

tube, (6) hot end heat exchanger, (7) inertance tube, (8) gas reservoir

控制方程主要包括质量，动量和能量方程

∂ρ

∂t
+ ∇ · (ρV) = 0 (11)

ρ
∂V
∂t

+ ∇[V · (ρV)] = −∇p + ∇ · [µ(∇V )]−

2
3
∇[µ(∇ · V)] + ∇ · [µ(∇V )T] (12)

ρcp

(
∂T
∂t

+ V · ∇T

)
= ∇ · [k(∇T)]+

(∂p
∂t

+ V · ∇p
)

+Φ (13)

其中，T, p, ρ, cp, µ, k分别表示工质的温度，压力，

密度，定压比热，黏度，导热系数；V是速度矢量；t

是时间; Φ是黏性耗散项.

以上控制方程适用于脉冲管.对于水冷器，蓄冷

器，冷端换热器和热端换热器等部件，则采用以下控

制方程

ρ
∂V
∂t

+ ∇[V · (ρV)] = −∇p + ∇ · [µ(∇V )]−

2
3
∇[µ(∇ · V)] + ∇ · [µ(∇V )T] + QM (14)

ρcp

(
∂T
∂t

+ V · ∇T

)
= ∇ · [k(∇T)]+

(∂p
∂t

+ V · ∇p
)

+Φ + QE (15)

工质氦气的热物性参数如导热系数和黏度系数

均认为是温度的函数 [31]

k = 0.01(0.875+ 0.186T0.5)2 , T > 100 K

k = 0.01(1.072+ 0.167T0.5)2 , 30 K 6 T 6 100 K
(16)

µ = 1.855× 105
( T
273.15

)0.68
(17)

2.2 边界条件

水冷器左端的线性压缩机采用压力输入边界条

件

Pin = Pm + Pa sin(2πf t) (18)

热端换热器的右端采用质量流输出边界条件

mout = ma sin(2πf t − θ) (19)

其中，Pm,Pa分别表示整个系统的操作压力和压力幅

值；ma为质量流的幅值；f 是频率，θ为热端换热器

右端出口处的压力波与质量流之间的相位差，可以

由惯性管调节.

模型中针对冷端换热器，视研究的需要而决定

其壁面条件：计算制冷机能获得最低温度时采用绝

热边界条件；计算某温度下制冷机能获得制冷量时

采用定壁温边界条件. 蓄冷器和脉冲管保持绝热边

界条件，其余部件壁面保持定壁温 300 K.整个系统

的充气压为 3.0 MPa，初始温度为300 K.为了加速计

算过程，蓄冷器和脉冲管内的工质初始温度分布假

定为线性分布.

3 模型与实验结果对比

本文的数值模拟以 Fluent14.5软件为计算平

台，对所建立的源/汇项模型进行了验证. 计算采

用的制冷机尺寸是由中科院理化所提供的 (见图 5，

表 1)[32].试验共设计了 5套方案，选择了其中的两套

进行了数值模拟，这两套方案的区别在于热端材质

的选取不同，方案 1中热端材质选用的是不锈钢，方

案 2选用的是紫铜.将数值模拟结果与中科院理化所

的实验结果进行比较，图 6为不同频率下的冷端换

热器最低温度的比较. 模拟结果显示方案 1的结果

与方案 2差距比较大，试验的结果也是如此，主要原

因可能是由于不锈钢材料的热导率比较小，压缩机

图 6 CHX最低温度的实验结果与计算结果比较

Fig. 6 Comparison of the temperature of CHX between experimental

and numerical results
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的压缩热积聚于热端换热器部分，无法通过其热端

传递出去，因此其散热效果并不太好，热端温度较

高.最终选择了方案 2的设计.

实验室又对方案 2的样机在不同频率下的最低

温度进行了实验分析，也对此进行了数值模拟，如图

7所示，模拟结果的趋势与试验结果的趋势一致.验

证结果显示建立的源/汇项模型是切实可行的，这为

后续的深入分析奠定了基础.

图 7 CHX最低温度的实验结果与计算结果比较

Fig. 7 Comparison of the temperature of CHX between experimental

and numerical results

4 蓄冷器优化分析

4.1 蓄冷器填料优化的性能指标

蓄冷器填料的选择中需遵循两个原则，一是填

料要有很大的体积比热容，这将直接决定单位体积

的蓄冷器可以储存的热量值. 另一个是要有足够大

的换热面积，保证工质与填料能够充分换热.这里引

入可用热容 ca的概念. 可用热容表示在单位面积对

应的热渗透深度区域内，温度每变化 1 K 所吸收的

或放出的热量. ca值越大表示蓄冷材料的换热能力

越强.

ca = csρsLd =

(
ρscsks

π f

)1/2

(20)

式中，ρs, cs, ks分别为填料的密度、比热容和热导率.

回热损失率是一个表征回热器换热性能好坏的

指标，文献 [34]中定义的交变流动下的回热损失率

为

λ =

(∫ τ

0
mhdt

)

cold−end(∫ τ1

0
mhdt

)

hot−end

+

(∫ τ

τ1

mhdt

)

cold−end

=

H1

H2 − H3
(21)

式中，m,h是工质的质量流量和焓流量. 时间区间 0

到 τ1表示热流体流经蓄冷器的时间段，τ1到 τ表示

冷流体流经蓄冷器的时间段. H1表示一个周期内蓄

冷器冷端的净焓，H2,H3 分别表示为蓄冷器热端和

冷端流入的焓值.这里以 80 K温区下的制冷量为研

究对象，研究了丝网的目数、丝径及材质对制冷量的

影响.计算所用的丝网参数见表 2.

表 2 回热器计算所用丝网的参数 [34]

Table 2 The parameters of mesh matrix for the different

regenerator[34]

Meshsize 150 200 250 300 350 400

wire diameter/µm 61 50 40.6 30.6 30.6 25

4.2 丝网几何尺寸的优化

图 8和图 9分别揭示了频率为 50Hz时回热器

内的丝网目数和丝径对制冷量的影响. 丝网的目数

越大，丝径越细，意味着流体与填料间的换热面积

越大，换热越充分，制冷量越高.对同一目数的丝网

来说，制冷量随着丝径的增大先增加后降低，在某一

丝径下达到最大值，即存在着一个最优的丝径值.选

择 400目 25µm的不锈钢丝网较合适的.

图 8 丝网目数对制冷量的影响

Fig.8 The effect of mesh number on cooling capacity
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图 9 丝网直径对制冷量的影响

Fig.9 The effect of wire diameter on cooling capacity

4.3 丝网材质的优化

表 3 反映了 50 Hz时 400目丝网回热器中不

同的比热容、密度及热导率对制冷量的影响. 其中

c∗s : ρ∗s : k∗s表示相对归一化后的参数，是计算中模拟

采用的填料物性参数与不锈钢物性参数的比值. 从

表中看出: (1)填料的比热容和密度越大，意味着可

用热容大，即蓄冷材料的换热能力越强，制冷量越

大，如 N3和 N5.但 N3的制冷量又略高于 N5，说明

比热容对制冷量的影响比密度要显著一些；(2)热导

率增大，可用热容也随之增大，但制冷量却越小，如

N7的热导率比N1提高了一倍，N7的可用热容比N1

增大了 1.4倍，但是它的制冷量却比 N1下降了 6%.

这是由于在回热式热机中热导率大会引起严重的轴

向漏热损失，回热器的漏热损失会随着热导率的增

大而增加. 因此回热器的填料应该选择密度和比热

容较大，而热导率相对低的材料，以提高回热器的

综合换热能力.

表 3 不同热物性参数下的热穿透深度和制冷量

Table 3 Heat penetration and cooling capacity at different

thermal-physical properties

Case c∗s : ρ∗s : k∗s ca/(kJ·K−1·m−2)
Cooling

capacity/W

N1 1 : 1 : 1 0.847 12.04

N2 0.5 : 1 : 1 0.597 10.92

N3 2 : 1 : 1 1.198 12.86

N4 1 : 0.5 : 1 0.597 10.82

N5 1 : 2 : 1 1.198 12.81

N6 1 : 1 : 0.5 0.597 12.18

N7 1 : 1 : 2 1.198 11.37

表 4给出了 4种不同目数、材质及运行频率的

回热器的参数. 图 10为不同回热器的回热损失率比

较.对于相同目数及运行频率的回热器，材质为铜的

回热器 (N8)的回热损失高于材质为不锈钢的回热器

(N9). N9和 N10同为不锈钢材质，N10的丝网目数

大，比表面积较大，能与工质充分换热，因此回热损

失较小. N11的回热损失率低于 N9，说明工作频率

对回热损失率也有一定的影响，随着频率的增大，

回热损失率降低.文献 [31]也有类似的结论，随着频

率的增大回热损失率降低.文献 [35]给出了 10∼80 K

温区时高频回热器的损失率在 0.6%以内，计算结果

在这个范围内. Nam[36] 通过实验得到 4.6 Hz时的回

热损失率为 0.85%，当频率增大到60 Hz时的回热损

失率为 0.34%，实验得到的趋势与计算结果相吻合.

表 4 不同回热器的参数

Table 4 Regenerator with different parameters

Case Mesh size Material Frequency/Hz

N8 250 copper 30

N9 250 steel 30

N10 300 steel 30

N11 250 steel 60

图 10 不同回热器的回热损失率

Fig.10 The regenerative loss rate with different parameters

4.4 基于热力循环分析的优化

表 5显示随着频率的增大，工质微团的换热时

间减小，单位质量工质的周期换热量逐渐降低.图 11

表明不同频率下制冷机的最低温度和蓄冷器内单位

质量工质单位时间内的换热量变化趋势相反，蓄冷

器内单位质量工质单位时间内传递的热量越大，制

冷机的制冷温度越低.说明对于某一制冷机系统，随

着工质频率的增大，单位质量工质的周期换热量降

低，但是单位时间内的换热次数增加，频率与周期循

环换热量乘积将出现一个最大值，出现最大值时的

频率即为该制冷系统的最优运行频率，即最优运行
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表 5 不同频率蓄冷器内单位质量工质的周期换热量

Table 5 Heat exchange per cycle of unit mass working gas

under different frequencies in regenerator

Frequency/Hz
Periodic exchange heat unit

mass/(J·kg−1)

30 41 573

40 37 562

50 33 725

60 29 593

70 25 743

80 21 856

90 18 824

图 11 制冷机最低温度和蓄冷器内单位质量工质单位时间内的换热

量随频率的变化

Fig.11 Variations of the minimum temperature and heat transfer per

unit time and mass with frequency

频率是由频率和工质周期循环换热量共同作用的结

果.

惯性管依靠管内气体的惯性效应产生的驻波抵

消来自脉管和回热器的空体积所引起的驻波，使得

部分或全部驻波从脉管的热端进入惯性管中. 模型

中用热端换热器右端出口处的压力波与质量流之间

的相位角 θ来反映惯性管的调相作用. θ值越大说明

惯性效应逐步增大.图 12给出了制冷量及水冷器左

边进口端的压力波与质量流之间的相位角 φ随热端

换热器右端出口处的相位角 θ 的变化曲线，可以看

出，制冷量与水冷器左边进口端的压力波和质量流

之间相位角 φ的变化趋势一致，且其中存在一个最

佳的 θ值 (在 35◦左右)，此时，压力波与质量流间的

相位角 φ 接近 180◦，这时压气机功率最大，对应的

制冷量也最大，意味着脉冲管及回热器的空体积所

产生的驻波绝大部分被惯性管的惯性效应消除了.

图 12 制冷机和WHX 入口端相位角随 HHX 出口端相位角的变化

Fig.12 Variations of cooling capacity and phase angle at the inlet of

WHX with the phase angle

5 结 论

(1)本文提出了一个新的源/汇项模型来模拟蓄

冷器内的流动与换热，同时模型也考虑了气固间的

非热平衡过程，获得了气固换热的解析解.新模型不

需要建立固体的能量方程，减小了计算的工作量.同

时新模型扩大了适用范围，避免了达西定律在高频

下不适用的限制条件. 并针对交变流动情况下对流

换热系数的取值提出了解决方案. 通过与实验结果

的对比，验证了新模型的可靠性.

(2)应用新模型模拟典型工况，分析了蓄冷器内

部的热交换和制冷机理，阐明压缩机通过驱动工质

做往复交变流动将冷端换热器处的能量逐渐转移和

储存到蓄冷器的丝网中的全过程，从而使提高和控

制制冷剂的工作效率成为可能.

(3)以不同目数和丝径、不同材质的丝网回热器

为研究对象，通过可用热容、回热损失率和运行频

率等指标对回热器的换热性能进行优化分析. 发现

填料的比热容和密度越大，制冷量越大；采用目数

大和热导率低的丝网填料时回热损失率低. 最优运

行频率是由频率和单位质量工质周期循环换热量共

同作用的结果.

(4)惯性管的调相能力很强，尤其适用于高频脉

冲管.对于某套脉冲管系统存在一个最优相位差，此

时压力波与质量流间的相位角接近 180◦，这时压缩

机的功率最大，对应的制冷量也最大.
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附 录

1.圆柱与周围环境有热交换时的解析解

方程组 (7)的解可分解为如下两个方程组的和

∂T1

∂t
= a

(
∂2T1

∂r2
+

1
r
∂T1

∂r

)
, t > 0 , 0 < r < r0

(
k
∂T1

∂r
+ hT1

)∣∣∣∣∣∣
r=r0

= hT cos(ωt)

T1|t=0 = 0



(A1)

∂T2

∂t
= a

(
∂2T2

∂r2
+

1
r
∂T2

∂r

)
, t > 0 , 0 < r < r0

(
k
∂T2

∂r
+ hT2

)∣∣∣∣∣∣
r=r0

= 0

T2|t=0 = T0



(A2)

方程组 (A1)的解为

T1(r, t) = MT cos (ωt) + NT sin (ωt) (A3)

M,N的表达式如下
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(A4)

由式 (A4)可知，圆柱体内温度变化的频率与外面气体温度变

化的频率相同，但温度波有滞后现象，落后一个相位角 φ，

相位角的大小为 φ = arctan
( N
M

)
. 圆柱表面处的温度幅值最

大，从圆柱表面到内部温度波的振幅逐渐衰减.

方程组 (A2)的解为

T2(r, t) =
2T0

r0

∞∑

n=1

λnJ1(λnr0)[
λ2

n + (h/k)2
]
J2

0(λnr0)
e−aλ2

nt J0(λnr) (A5)

λn是超越方程
J0(λr0)
J1(λr0)

=
λr0k
(hr0)

的根.

2.板叠与周围环境有热交换时的解析解

方程组 (9)的解可分解为如下两个方程组的和

∂T1

∂t
= a

∂2T1

∂x2
, t > 0 , 0 < x < l

∂T1

∂x

∣∣∣∣∣
x=0

= 0

(
k
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∂x
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)∣∣∣∣∣∣
x=l

= 0

T1|t=0 = T0
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(A6)

∂T2

∂t
= a

∂2T2

∂x2
, t > 0 , 0 < x < l

∂T2

∂x

∣∣∣∣∣
x=0

= 0

(
k
∂T2

∂x
+ hT2

)∣∣∣∣∣∣
x=l

= hT cos(ωt)

T2|t=0 = 0
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方程组 (A6)的解为

T1(x, t) =

∞∑

n=1

2T0(k2β2
n + h2) sinβnl

hkβn + lβn(k2β2
n + h2)

e−β
2
nat cosβnx (A8)

βn是超越方程 tan(βl) =
hl
k

1
βl
的根.

方程组 (A7)的解为

T2(x, t) = hTf M
(AM + BN) cos(ωt) + (BM − AN) sin(ωt)

A2 + B2

(A9)

A,B,M,N的表达式如下
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