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CHƯƠNG 1 TỔNG QUAN 

1.1 Tổng quan về lĩnh vực nghiên cứu 

1.1.1 Tình hình nghiên cứu ngoài nước 

Các nghiên cứu [1 – 17] đã đề cập về hệ thống lạnh CO2 trên tới hạn và các 

phương án kỹ thuật để nâng cao năng suất lạnh, như thể hiện hình 1.1 và 1.3. 

 
Hình 1.1. Chu trình lạnh CO2 cơ bản (a) và đồ thị p-h (b) [3]  

 
Hình 1.3. Các công nghệ nâng cao hiệu suất của hệ thống lạnh CO2 [3]  

Các nghiên cứu [18 – 32] đã đề cập về hình dáng và các phương pháp chế 

tạo kênh micro/mini. Hình dáng tiết diện kênh khác nhau thì sự trao đổi nhiệt 

trên kênh cũng khác nhau. Trong đó, kênh hình tròn và elip có kết quả tốt nhất. 

Trong các nghiên cứu [33 – 39], tổn thất áp suất không những phụ thuộc vào 

các yếu tố hình học như đường kính, chiều dài, độ nhám… mà còn phụ thuộc 

vào các đặc tính chất lỏng (mật độ, độ nhớt và sức căng bề mặt), dòng chất (vận 

tốc dòng chảy, lưu lượng khối hoặc số Reynolds). Ngoài ra, tổn thất áp suất trên 

dòng 2 pha lớn hơn nhiều so với tổn thất áp suất trên dòng 1 pha. Trong luận 

văn này, môi chất lạnh trong thiết bị bay hơi ở trạng thái 2 pha và quá nhiệt, 

nên sự tổn thất áp suất sẽ được trình bày ở cả 2 trạng thái. 
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Các nghiên cứu [40] – [41] đã đề cập về hệ số truyền nhiệt. Hệ số truyền 

nhiệt phụ thuộc vào đặc tính chất lỏng, lưu lượng, dòng nhiệt, hình học kênh. 

Ngoài ra, dòng 2 pha cũng có sự trao đổi nhiệt tốt hơn so với dòng 1 pha. Các 

nghiên cứu [42] – [55] đã đề cập về kênh micro/mini sử dụng môi chất lạnh 

CO2 nhưng chủ yếu là thiết bị ống đơn, kênh đơn, hoặc nhiều kênh (ống) được 

xếp song song nhau. Ngoài ra, hệ thống lạnh CO2 cũng đã được nghiên cứu 

nhưng ở dạng macro… Chưa có hoặc có ít nghiên cứu về hệ thống lạnh CO2 

hoạt động trên tới hạn, sử dụng thiết bị bay hơi kênh micro. 

1.1.2 Tình hình nghiên cứu trong nước 

Nguyễn Huy Bích [56] đã mô phỏng số sự di chuyển của vi giọt chất lỏng 

trong microchannel. Các nghiên cứu từ [57 – 62] tập trung vào thiết bị trao đổi 

nhiệt dòng 1 pha với môi chất nước.  

1.2 Tính cấp thiết của đề tài 

Đa số các công bố tập trung vào 1 kênh compact hoặc nhiều kênh trên 1 ống 

về các đặc tính truyền nhiệt, tổn thất áp suất, chế độ dòng chảy... các nghiên 

cứu về hệ thống CO2 với thiết bị bay hơi kênh compact để ứng dụng trong dân 

dụng khá ít và các công bố thông số nhiệt động chưa tường minh. Các nghiên 

cứu trước chưa thực hiện đó là nghiên cứu chu trình lạnh với áp suất đầu đẩy 

thấp hơn và mô phỏng số các đặc tính truyền nhiệt quan trọng như mật độ dòng 

nhiệt trong thiết bị bay hơi kênh micro trong chu trình lạnh CO2. 

1.3 Mục tiêu nghiên cứu 

• Xác định được các đặc tính truyền nhiệt trên TBBH kênh micro. 

• Xác định được các yếu tố ảnh hưởng đến quá trình bay hơi. 

1.4 Đối tượng và phạm vi nghiên cứu 

1.4.1 Đối tượng 

• Các đặc tính truyền nhiệt: Trường nhiệt độ, áp suất, hệ số tỏa nhiệt đối 

lưu, hệ số truyền nhiệt, mật độ dòng nhiệt, công suất nhiệt/nhiệt lượng. 

• Thiết bị làm mát phụ, thiết bị hồi nhiệt. 
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1.4.2 Phạm vi nghiên cứu 

• TBBH ống nhôm dẹt có công suất lạnh 9000BTU/h. 

• Chu trình lạnh CO2 1 cấp trên tới hạn (trên 31oC và trên 73,8 bar). 

• Nhiệt độ môi trường 28 – 32oC. Nhiệt độ bay hơi 5 – 15oC. 

1.5 Nội dung và phương pháp nghiên cứu 

• Xây dựng cơ sở lý thuyết và phương trình truyền nhiệt. 

• Tính toán, thiết kế hệ thống lạnh cỡ nhỏ với môi chất CO2. 

• Tính kiểm tra hệ số toả nhiệt CO2 và tổn thất áp suất trên TBBH. 

• Mô phỏng số TBBH và đánh giá kết quả. 

• Lắp đặt hệ thống, thực nghiệm và đánh giá kết quả. 

• Ảnh hưởng của thiết bị làm mát phụ (subcooler), thiết bị hồi nhiệt. 

• Ảnh hưởng lưu lượng CO2, lưu lượng không khí và tỉ số áp suất. 

Các phương pháp nghiên cứu được sử dụng trong nghiên cứu này đó là 

phương pháp lý thuyết, mô phỏng số, thực nghiệm và xử lý dữ liệu. 

------------------------------------------------------------------------ 

CHƯƠNG 2 CƠ SỞ LÝ THUYẾT 

2.1 Lý thuyết về truyền nhiệt kênh micro/mini 

2.1.1 Hệ số truyền nhiệt tổng của TBBH 

Xét thiết bị bay hơi (TBBH) có ống nhôm dẹp như hình 2.1.  

Áp dụng định luật nhiệt động học I về phía môi chất lạnh. 

Năng suất lạnh của TBBH:𝑄𝑒 = 𝑚̇𝑟(ℎ𝑜𝑢𝑡 − ℎ𝑖𝑛)= 𝑘𝑒𝐴𝑒∆𝑡𝑒 (2.1) 

Trong đó 𝑚̇𝑟 là lưu lượng khối lượng của CO2. h là enthalpy. Ae là diện tích 

trao đổi nhiệt có cánh của TBBH. ∆𝑡𝑒 là độ chênh nhiệt độ trung bình logarit. 
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Hình 2.1 Môi chất và không khí chuyển động qua ống 

2.1.2 Hệ số toả nhiệt đối lưu phía không khí 

Hệ số toả nhiệt đối lưu phía không khí khô được tính: 

𝛼𝑎,𝑑𝑟𝑦 = 𝐶
𝜆𝑎

𝑆𝑝
(

𝐷𝑜

𝑆𝑝
)

−0,54

(
ℎ𝑓

𝑆𝑝
)

−0,14

𝑅𝑒𝑎
𝑛 (2.9) 

Trong đó C, n là hệ số thực nghiệm. 𝜆𝑎 là hệ số dẫn nhiệt của không khí tại 

nhiệt độ xét. 𝑆𝑝 là bước cánh của TBBH kênh mini/micro. 𝐷𝑜 là đường kính 

ngoài của ống. hf là chiều cao cánh. 

2.1.3 Hệ số toả nhiệt đối lưu của môi chất lạnh CO2 

Môi chất lạnh vào TBBH ở trạng thái 2 pha, nhận nhiệt và ra khỏi thiết bị ở 

trạng thái quá nhiệt. Vì thế, 2 miền trên thiết bị bay hơi được tính toán. 

2.1.3.1 Hệ số toả nhiệt đối lưu 2 pha 

Hệ số toả nhiệt đối lưu 2 pha trong kênh micro/mini [68]:  

𝛼𝑟,𝑡𝑝 = 𝑆. 𝛼𝑁𝐵 + 𝐹. 𝛼𝑙𝑜     (2.17) 

Trong đó 𝛼𝑁𝐵 là hệ số toả nhiệt đối lưu khi môi chất sôi, 𝛼𝑙𝑜 là hệ số toả 

nhiệt đối lưu của pha lỏng trong ống, S và F là các hệ số. 

• Đề xuất hệ số ma sát khác phù hợp với mô hình tính toán. 
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Re < 104: dòng chảy quá độ, dòng chảy tầng, hệ số ma sát [69]: 

𝑃𝑜 = 𝑓𝑅𝑒 

= 24(1 − 1,3553𝑎𝑐 + 1,9467𝑎𝑐
2 − 1,7012𝑎𝑐

3 + 0,9564𝑎𝑐
4 − 0,2537𝑎𝑐

5(2.30) 

Với ac là tỉ lệ giữa cạnh ngắn và cạnh dài của kênh micro. 

Re > 104: dòng chảy rối, có thể áp dụng công thức hệ số ma sát sau [69]: 

𝑓 =
0,25[𝑙𝑛(

𝜀/𝐷ℎ
3,7

+
5,74

𝑅𝑒0,9)]
−2

4
 (2.31) 

Với ε là độ nhấp nhô trong lòng kênh micro. Chọn ε = 7,3.10-5(m). 

2.1.3.2 Môi chất ở trạng thái hơi bão hòa khô và quá nhiệt 

Khi môi chất chỉ còn 1 pha hoặc bị quá nhiệt thì hệ số trao đổi nhiệt của 

thiết bị bay hơi được tính như công thức trong [70]: 

𝛼𝑟,𝑠𝑝 = 𝑁𝑢𝑔
𝜆𝑔

𝐷ℎ
; 𝑁𝑢𝑔 = 0,022𝑅𝑒𝑔

0,73𝑃𝑟0,48 (2.32) 

2.1.4 Tổn thất áp suất trong TBBH kênh micro 

Trong khi đó, Kandiklar [71] và Coleman [72] trình bày tổn thất áp suất 

trong ống mini hoặc micro giữa đầu vào và đầu ra như sau: 

∆𝑝 = ∆𝑝𝑐 + ∆𝑝𝑓𝑟,1𝑝ℎ + ∆𝑝𝑓𝑟,𝑡𝑝 + ∆𝑝𝑎𝑐 + ∆𝑝𝑔𝑟 + ∆𝑝𝑒 (2.35) 

Trong đó ∆𝑝𝑐là tổn thất áp suất tại đầu vào. ∆𝑝𝑓𝑟,1𝑝ℎ là tổn thất áp suất do 

ma sát dòng 1 pha. ∆𝑝𝑓𝑟,𝑡𝑝 là tổn thất áp suất do ma sát dòng 2 pha. ∆𝑝𝑎𝑐 là tổn 

thất áp suất do gia tốc dòng chảy. ∆𝑝𝑔𝑟 là tổn thất áp suất do lực trọng trường. 

∆𝑝𝑒 là tổn thất áp suất tại đầu ra. 

2.2 Lý thuyết về hệ thống lạnh CO2 trên tới hạn 

2.2.1 Môi chất CO2 (R744) 

Với những lợi thế về môi trường (GWP = 1, không làm suy giảm Ozon, 

không độc hại, không cháy), R744 có thể là môi chất lạnh để thay thế HFCs ở 

chế độ nhiệt độ bay hơi cao như điều hoà không khí xe hơi, điều hoà không khí. 
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2.2.2 Hệ thống lạnh CO2 trên tới hạn cơ bản 

 
Hình 2. 4 Sơ đồ nguyên lý và đồ thị p-h hệ thống lạnh CO2 

Để phân tích các điểm nút, thông số nhiệt động lực học của chu trình điều 

hòa không khí CO2, các phương trình chính được đưa ra dưới đây: 

Lượng nhiệt thải ra tại TBLM: 𝑄̇2−3 = 𝑚̇𝑐(ℎ2 − ℎ3) (2.46) 

Công nén:  𝑊̇1−2 = 𝑚̇𝑐(ℎ2 − ℎ1) (2.47) 

Quá trình tiết lưu đẳng enthalpy:  ℎ3 = ℎ4 

Lượng nhiệt hấp thụ tại TBBH:  𝑄̇4−1 = 𝑚̇𝑐(ℎ1 − ℎ4) (2.48) 

Hệ số COP của chu trình: 𝐶𝑂𝑃 =
𝑄̇4−1

𝑊̇1−2
 (2.49) 

Diện tích trao đổi nhiệt của thiết bị: 𝐴 =
𝑄

𝑘∆𝑡𝑙𝑚
 (2.50) 

Độ chênh lệnh nhiệt độ trung bình logarit được tính: 

 ∆𝑡𝑙𝑚 =
∆𝑡𝑚𝑎𝑥−∆𝑡𝑚𝑖𝑛

𝑙𝑛
∆𝑡𝑚𝑎𝑥
∆𝑡𝑚𝑖𝑛

 (2.51) 

Trong đó 𝑄 là lượng nhiệt trao đổi tại các thiết bị trao đổi nhiệt. 𝑘 là hệ số 

truyền nhiệt tổng. ∆𝑡𝑙𝑚 là độ chênh nhiệt độ trung bình logarit. 𝑚̇𝑐 là lưu lượng 

khối lượng môi chất CO2.  
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CHƯƠNG 3 TÍNH TOÁN THIẾT KẾ HỆ THỐNG LẠNH CO2 VỚI 

THIẾT BỊ BAY HƠI KÊNH MICRO  

3.1 Tính toán thiết kế hệ thống lạnh CO2 trên tới hạn 

3.1.1 Trình tự tính toán 

 
Hình 3.1 Trình tự tính toán hệ thống lạnh 

3.1.2 Điều kiện ban đầu cho bài toán thiết kế 

Dựa vào phạm vi nghiên cứu và giới hạn của đề tài:  

• Hệ thống làm mát có công suất lạnh 9000BTU/h (~2600W) 

• Hệ thống lạnh CO2 được thiết kế hoạt động trên tới hạn, pk=82 bar,  

• Theo [75], nhiệt độ không khí được khảo sát thay đổi trong khoảng 28 

– 32oC. Vậy, chọn nhiệt độ không khí vào thiết bị làm mát là 32oC. 

• Nhiệt độ môi chất khi ra khỏi thiết bị làm mát có nhiệt độ tk=36oC 

• Tại thiết bị bay hơi, môi chất lạnh sôi ở nhiệt độ t0 = 10oC, ứng với áp 

suất bão hoà là 45 bar. Khi môi chất ra khỏi thiết bị có nhiệt độ 15oC. 

• Giả sử bỏ qua tổn thất áp suất trên thiết bị làm mát và thiết bị bay hơi 
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Hình 3.2 Đồ thị p-h biểu diễn các trạng thái của chu trình 

3.1.3 Lập bảng các giá trị của các điểm nút chu trình 

Áp dụng phần mềm EES và các số liệu ban đầu, các điểm nút của chu 

trình sẽ được tính toán như bảng 3.1.  

Bảng 3.1 Các thông số trạng thái của các điểm nút 

Điểm p (bar) t (oC) h (kJ/kg) x 

1 45 15 -72,62 - 

2 82 61 -49,42 - 

3 82 36 -159,6 - 

4 45 10 -159,6 0,616 

1’ 45 10 -83,9 1 

3.1.4 Tính toán nhiệt 

Lưu lượng khối lượng môi chất CO2 theo điều kiện ban đầu: 

𝑚̇𝑟 =
𝑄𝑜

𝑞0
=

𝑄0

ℎ1 − ℎ4
=

2,6

(159,6 − 72,6)
= 0,03(𝑘𝑔/𝑠) 

Công nén đoạn nhiệt để nén môi chất lạnh từ trạng thái 1 lên trạng thái 2: 

𝑁𝑠 = 𝑚̇𝑟(ℎ2 − ℎ1) = 0,03(72,6 − 49,4) = 0,6932(𝑘𝑊) 

Công suất nhiệt: 𝑄𝑘 = 𝑚̇𝑟(ℎ2 − ℎ3) = 3,306(𝑘𝑊) 

Hệ số COP của chu trình:𝐶𝑂𝑃 =
ℎ1−ℎ4

ℎ2−ℎ1
=

−72,6+159,6

−49,4+159,6
= 3,76 

3.1.5 Tính toán thiết bị bay hơi 

Nhiệt độ không khí vào TBBH được chọn là 25oC. Độ lệnh nhiệt độ không 

khí giữa đầu vào và ra khỏi thiết bị bay hơi (TBBH) là 7oC. Nhiệt độ trung bình 
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không khí ra khỏi TBBH được chọn là 18oC. Nhiệt độ môi chất CO2 vào TBBH 

là 10oC và ra khỏi TBBH là 15oC như thể hiện ở Hình 3.3 

 
Hình 3.3 Biểu diễn nhiệt độ vào - ra TBBH 

 

 

(a) Quá trình bay hơi (b) Quá trình quá nhiệt 

Hình 3.4 Biến thiên nhiệt độ tại TBBH 

Diện tích trao đổi nhiệt thiết bị bay hơi là tổng của diện tích của đoạn 4-1’ 

và diện tích của đoạn 1’-1: 

 𝐴𝑒 = 𝐴𝑒1 + 𝐴𝑒2 (3.1) 

Từ [1], [2]–[4], hệ số toả nhiệt đối lưu của không khí qua thiết bị bay hơi 

kênh mini/micro, chọn 𝜶𝒂 = 𝟏𝟏𝟎𝑾/𝒎𝟐𝑲 

18oC 

ma
 

10oC 

25oC 
T1 

T2 

tCO2 

mCO

2
 

Ae1
 

Ae
 

ma
 

10oC 

15o

C 

T1 

Ta 

tqn 
mCO2 

25o

C 
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Từ [5]–[7] trong cùng điều kiện tương đương nhiệt độ bay hơi 10oC và có 

đường kính thuỷ lực tương đương 1,5mm. Hệ số toả nhiệt đối lưu CO2  2 pha có 

thể chọn để tính toán sơ bộ là: 𝜶𝒓,𝒕𝒑 = 𝟓𝟎𝟎𝟎𝑾/𝒎𝟐𝑲.  

Từ [70], hệ số toả nhiệt đối lưu trạng thái quá nhiệt của CO2 ở vị trí ngõ ra 

của TBBH được chọn 𝜶𝒓,𝒔𝒑 = 𝟗𝟎𝟎𝑾/𝒎𝟐𝑲 

Từ các đề xuất trên tính được 𝑘𝑒1 = 107,6(𝑊/𝑚2𝐾), 𝑘𝑒2 = 98(𝑊/𝑚2𝐾) 

𝐴𝑒1 = 1,97 (𝑚2); 𝐴𝑒2 = 0,29 (𝑚2) 

𝐴𝑒 = 𝐴𝑒1 + 𝐴𝑒2 = 1,97 + 0,29 = 2,26(𝑚2) 

Do công nghệ cơ khí trong nước chưa chế tạo được các thiết bị bay 

hơi kênh micro, các kết quả thiết kế trong nghiên cứu này dựa trên công 

nghệ của Danfoss (Đan Mạch). Từ Phụ lục 2, thiết bị bay hơi có diện tích 

trao đổi nhiệt bên ngoài có cánh 2,5 m2 là phù hợp để lắp đặt làm thiết bị 

bay hơi kênh micro cho hệ thống lạnh CO2. 

 

Thông số TBBH kênh mico 

• 6 passes: 3-4-5-6-6-5 

• Kích thước ống 1,3x0,6x16 

• Mỗi ống có 10 kênh 1,2x0,6  

• Cánh nhôm dày 0,1 mm 

• Bước cánh 1,1 mm 

• Diện tích cánh: 2,15 m2 

• Diện tích trao đổi nhiệt: 2,5 m2 

Hình 3.6 Kích thước thiết bị bay hơi kênh micro 

3.1.6 Tính toán thiết bị làm mát 

Từ [1], [3], [4] chọn 𝑘𝑐 = 40𝑊/𝑚2𝐾. Diện tích của thiết bị làm mát là: 

𝐴𝑐 =
𝑄

𝑘

𝑘𝑐∆𝑡𝑙𝑚,𝑐

=
3305

40 ∗ 10,5
= 7,86(𝑚2) 
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Từ Phụ lục 2, thiết bị làm mát Panasonic 1 có thiết kế dạng chùm ống so le 

và có diện tích trao đổi nhiệt bên ngoài có cánh là 8,8 m2, phù hợp với tính toán 

trên và được chọn. Thiết bị có các thông số kỹ thuật như hình 3.8. 

 

Ống đồng, cánh nhôm, chùm ống so le 

• Ống có đường kính 6,4mm/4,98mm 

• Cánh nhôm dày 𝛿𝑓 =0,1mm 

• Bước cánh 𝑆𝑝 =1,4 mm 

• Bề rộng cánh: 26 mm 

• Diện tích ngoài không cánh: 0,47 m2 

• Diện tích cánh: 8,41 m2 

• Diện tích trong ống: 0,366m2 

• Hệ số làm cánh β = 8,88/0,366= 24,26 

Hình 3.8 Thiết bị làm mát Panasonic 

3.2 Tính kiểm tra kết quả thiết kế 

Áp dụng các công thức truyền nhiệt và điều kiện biên thực tế. Các kết quả 

đạt được thể hiện trong bảng 3.6 và được so sánh với kết quả đã tính toán trên. 

Bảng 3. 2 Bảng tổng kết tính toán và kiểm tra 

Thông số 

Thiết bị bay hơi 
Thiết bị làm 

mát 

Tính toán Kiểm tra 
Tính 

toán 

Kiểm 

tra 

Hệ số toả nhiệt đối lưu phía 

không khí (W/m2K) 
110 112,4 

- - 
Hệ số toả nhiệt đối lưu CO2 

vùng 2 pha (W/m2K) 
5000 6535 – 2863 

Hệ số toả nhiệt đối lưu CO2 

vùng quá nhiệt (W/m2K) 
900 895 - - 

Hệ số truyền nhiệt tổng 

(W/m2K) 
- - 40 41 - 51 
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CHƯƠNG 4 MÔ PHỎNG SỐ VÀ ĐÁNH GIÁ KẾT QUẢ  

4.1 Thiết lập phương trình toán học 

Đề tài nghiên cứu TBBH nên TBHH được mô phỏng số và kiểm tra với kết 

quả tính toán, thực nghiệm. Các phương trình mô tả sự truyền nhiệt trong các 

thiết bị trao đổi nhiệt mini hoặc micro bao gồm phương trình liên tục, phương 

trình bảo toàn động lượng và phương trình bảo toàn năng lượng [74, 83, 84]. 

Để giải được mô hình toán học với dòng hai pha, bức xạ nhiệt và lực trọng 

trường được bỏ qua.  

Các phương trình động lượng rối k -  đã được sử dụng [74, 83 - 86]: 

Phương trình liên tục:   ∇ ∙ (𝜌𝒖) = 0     (4. 1) 

Phương trình cân bằng động lượng:ρ(𝐮 ∙ ∇)𝐮 = ∇ ∙ [−P𝐈 + 𝐊] + 𝐅 (4. 2) 

𝐊 = (μ + μT)(∇𝐮 + (∇𝐮)T) −
2

3
(μ + μT)(∇ ∙ 𝐮)𝐈 −

2

3
ρk𝐈 (4. 3) 

ρ(𝐮 ∙ ∇)k = ∇ ∙ [(μ +
μT

σk
) ∇k] + Pk − ρε   (4. 4) 

ρ(𝐮 ∙ ∇)ε = ∇ ∙ ⌈(μ +
μT

σε
) ∇ε⌉ + Cε1

ε

k
Pk − Cε2ρ

ε2

k
  (4. 5) 

Độ nhớt động học rối:  μT = ρCμ
k2

ε
    (4. 6) 

Pk = μT∇𝐮 ∶ (∇𝐮 + (∇𝐮)T) −
2

3
μT(∇ ∙ 𝐮)2 −

2

3
ρk∇ ∙ 𝐮  (4. 7) 

Trong đó µ là độ nhớt động lực học, 𝜇𝑇 là độ nhớt động học rối, 𝑘 là động 

năng rối (turbulent kinetic energy), p là áp suất, I là ma trận đơn vị, K là tensor 

ứng suất nhớt, F là ngoại lực (volume force vector, N/m3), T là nhiệt độ tuyệt 

đối (K), Q là nhiệt lượng, 𝜀 là hệ số tiêu tán năng lượng chảy rối, C  là hằng 

số dòng chảy rối, q là mật độ dòng nhiệt, 𝑙𝑇 là cường độ dòng chảy rối. 

Nhiệt lượng truyền qua vách: 𝑞 = −𝜆∇𝑇 (4. 8) 

Nhiệt lượng đối lưu qua cánh:−𝑛. 𝑞 = ℎ. (𝑇𝑒𝑥𝑡 − 𝑇) (4. 9) 
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Các vị trí thành bọc cách nhiệt: −𝑛. 𝑞 = 0 

Khi môi chất sẽ chuyển từ pha 1 sang pha 2 tại nhiệt độ bay hơi Tpc,1-2. 

 

Hình 4. 1 Điều kiện chuyển pha trong môi chất [11] 

Độ khô môi chất: 𝜃1 + 𝜃2 = 1 (4. 10) 

Khối lượng riêng hỗn hợp môi chất:𝜌 = 𝜃1𝜌1 + 𝜃2𝜌2 (4. 11) 

Nhiệt dung riêng: 𝐶𝑝 =
1

𝜌
(𝜃1𝜌1𝐶𝑝,1 + 𝜃2𝜌2𝐶𝑝,2) +

𝐿1−2𝜕𝛼𝑚

𝜕𝑇
 (4. 12) 

Phần trăm khối lượng hỗn hợp môi chất: 𝛼𝑚 =
1

2

𝜃2𝜌2−𝜃1𝜌1

𝜃1𝜌1+𝜃2𝜌2
 (4. 13) 

Hệ số dẫn nhiệt của hỗn hợp: 𝜆 = 𝜃1𝜆1 + 𝜃2𝜆2 (4. 14) 

Trong đó, T là nhiệt độ, t là thời gian, Cp là nhiệt dung riêng đẳng áp,  là 

khối lượng riêng hỗn hợp, 𝑢 là vận tốc, p là áp suất. 𝑄𝑖 là nội năng, 𝛼𝑚 là phần 

trăm khối lượng của hỗn hợp, 𝜆 là hệ số dẫn nhiệt của hỗn hợp. 𝑇𝑝𝑐,1−2 là nhiệt 

độ chuyển pha, ∆𝑇1−2 là khoảng nhiệt độ thay đổi từ pha 1 sang pha 2, 𝜃1, 𝜃2 là 

độ khô của pha 1, pha 2. 𝐿1−2 là nhiệt ẩn hoá hơi của môi chất. 

4.2 Thiết lập mô phỏng số 

Trình tự các bước mô phỏng được thể hiện như hình 4.1. 



14 

 

 
Hình 4. 3 Trình tự các bước mô phỏng số [12] 

4.2.1 Thiết lập môi trường 

4.2.2 Thiết lập mô hình hình học 

TBBH gồm nhiều pass, kênh và cánh có kích thước nhỏ nên việc mô phỏng 

toàn TBBH sẽ gặp khó khăn. Do đó, TBBH sẽ được chia thành 6 phần theo số 

pass. Mỗi pass này được mô phỏng. Kết quả pass trước sẽ là điều kiện ngõ vào 

của pass sau.  

 
Hình 4.5 Thông số hình học của thiết bị bay hơi. 
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4.2.3 Thiết lập thuộc tính vật liệu: được tra trong phần mềm REFPROP. 

4.2.4 Điều kiện biên 

Mô hình ống nhôm truyền nhiệt được thể hiện như hình 4.5 

 

Hình 4. 7 Mẫu TBBH kênh micro dùng trong mô phỏng số 

4.2.5 Chia lưới 

 
a) Chia lớp biên cho lưu chất 

 
b) Cạnh góc cần chia mịn 

Hình 4.10 Chia lưới thủ công mô hình 

Hình 4.10a thể hiện chia môi chất CO2 được chia 5 lớp biên. Vị trí góc như 

hình 4.8b cần được chia lưới mịn hơn, do vị trí này môi chất sẽ có sự thay đổi 

đột ngột về vận tốc và áp suất. Cạnh góc này có chiều cao 0,3mm sẽ được khảo 

sát 4 mức độ chia nhỏ (1/1, 1/10, 1/20, 1/30) như bảng 4.5. 

Bảng 4. 5 Chia lưới thủ công mô hình 
TT Chia lưới Số phần tử Số biên 

1 Mesh1-1 1001512 457026 

2 Mesh2-10 1259137 479532 

3 Mesh3-20 1609560 497862 

4 Mesh4-30 1932786 507166 
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4.2.6 Mô phỏng  

4.3 Kết quả và thảo luận mô phỏng 

4.3.1 Độ khô: Độ khô trên mô phỏng và tính toán lý thuyết có sai số < 10% 

 
Hình 4. 13 So sánh độ khô thay đổi theo chiều dài ống 

4.3.2 Vận tốc 

Hình 4.18 còn thể hiện vận tốc tại thành kênh có giá trị nhỏ hơn vận tốc tại giữa 

kênh do tính chất của độ nhớt môi chất tại lớp biên và môi chất không bị trượt 

trên thành kênh. 

 

Hình 4. 18 Trường vận tốc trong ống 

4.3.3 Nhiệt độ và mật độ dòng nhiệt: 

Mật độ dòng nhiệt đạt 1500W/m2 trong 4 pass đầu môi chất bão hoà. 

Và giảm dần tại pass 5 và 6 khi môi chất bị quá nhiệt. 
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Hình 4. 14 Mật độ dòng nhiệt và nhiệt độ trên TBBH 

4.3.4 Hệ số toả nhiệt đối lưu 2 pha 

 
Hình 4.15 Hệ số toả nhiệt đối lưu CO2 và các nghiên cứu [57], [68], [79]  

Hệ số toả nhiệt đối lưu 2 pha CO2 có giá trị tương đương với các 

nghiên cứu [57, 68, 79] như hình 4.15. 

4.3.5 Áp suất 

Tổn thất áp suất nhỏ hơn so với các giá trị được tính toán. 

----------------------------------------------------------------------------------- 

CHƯƠNG 5 THỰC NGHIỆM VÀ THẢO LUẬN 

5.1 Lắp đặt hệ thống 

Các thiết bị đã được tính toán như mục 3.1 và 3.2 và các thiết bị này cũng 

được kiểm nghiệm áp suất an toàn trong các nghiên cứu [86].  

Độ chính xác và phạm vi đo của thiết bị đo được liệt kê trong Bảng 5.1 

y = -3E-07x3 + 0.0003x2 + 0.0444x + 1510
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Bảng 5. 1 Độ chính xác và phạm vi đo của thiết bị đo 

Thiết bị đo Độ chính xác Phạm vi đo 

Cặp nhiệt kế  0,1C 0100C 

Camera nhiệt độ 2% -20250°C 

Nhiệt kế hồng ngoại  1C - 32400C 

Cảm biến áp suất  1 FS 0100 kgf/cm2 

Vận tốc kế  3% 0  45 m/s 

Ampe kẹp  1,5% rdg 0200 A 

Lưu lượng kế  0,5%RS 400 to 5000 l/h 

 

Hình 5.6 Hệ thống lạnh CO2 được hoàn thiện 

5.2 Các kết quả thực nghiệm và thảo luận 

5.2.1 Thực nghiệm đánh giá kết quả tính toán và mô phỏng số 

Các giá trị tính toán (Calc) và mô phỏng số (Simu) được thể hiện trong 

cùng bảng. 

Bảng 5. 2 Thông số thực nghiệm, tính toán lý thuyết và mô phỏng 

 
p1 (bar) t1 

(oC) 

p2 

(bar) 

p3  

(bar) 

t2 

(oC) 

t3 

(oC) 

p4 

(bar) 

t4 

(oC) 

Δt 

(oC) 

p4-p1 

(bar) 

m 

(kg/h) 

COP 

Exp 43,8 13,6 82 81,4 66,6 36,5 45,5 10,2 3,4 1,7 107,64 2,33 

SE 0,64 0,57 0,58 0,64 0,96 0,44 0,45 0,37  0,2   

Calc 45 15 82 82 61 36 45 10 5 1,42 109,5 3,77 

Simu 44,28 14,8 - - - - 45 10 4,8 0,72 109,5 - 
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Chu trình tính toán lý thuyết và thực nghiệm được hiện trên cùng đồ thị 

p-h như Hình 5.7. Do bỏ qua các tổn thất để đơn giản việc tính toán, chu trình 

lý thuyết sẽ không có tổn thất áp suất trên TBLM, TBBH và quá trình nén đoạn 

nhiệt 1-2 được xem là quá trình đẳng entropy s1 bằng s2. Tuy nhiên, tổn thất áp 

suất luôn xảy ra do sự thay đổi tiết diện tại ống góp và kênh, ma sát, chuyển 

pha… Tổn thất áp suất tại TBLM đo được từ 0,5 - 1bar, tại TBBH khoảng 1 – 

2bar. Tổn thất nhiệt cũng xảy ra tại quá trình nén trong máy nén có thể do ma 

sát piston và xi lanh, dầu trong máy… Nên quá trình nén này không đẳng 

entropy làm cho nhiệt độ tại đầu đẩy đo được lớn hơn nhiều so với lý thuyết. 

(67,5oC > 61oC). 

 

Hình 5. 7 Đồ thị p-h của chu trình thực nghiệm và lý thuyết 

5.2.1.1 Nhiệt độ 

 

a) Nhiệt độ tại các pass trên TBBH 
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b) Trường nhiệt độ trên TBBH được chụp bằng camera nhiệt 

Hình 5. 9 Nhiệt độ trên TBBH 

Hình 5.8a thể hiện nhiệt độ môi chất ở các ngõ ra của từng pass theo phân 

tích số, tính toán lý thuyết và thực nghiệm. Trong 4 pass đầu, môi chất nhận 

nhiệt và chuyển pha nên nhiệt độ của không thay đổi. Trường hợp tính toán lý 

thuyết, pass 5 vẫn xảy ra sự chuyển pha và pass 6 thì môi chất bị quá nhiệt 5oC. 

Trường hợp thực nghiệm, môi chất bị quá nhiệt tại pass thứ 5 và 6. 

5.2.1.2 Độ khô 

Các giá trị này có sự sai số trong khoảng 10% so với thực nghiệm 

 
Hình 5.9 Độ khô trên TBBH theo tính toán, mô phỏng và thực nghiệm 
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5.2.1.3 Áp suất 

Tổn thất áp suất tại ngõ vào và ngõ ra của TBBH trong các trường hợp được thể 

hiện như hình 5.11.  

 
Hình 5.13 Tổn thất áp suất trên TBBH 

5.2.2 Ảnh hưởng của quá trình làm mát phụ 

Thực nghiệm được trình bày chi tiết trong nghiên cứu [91]  

Khi lắp đặt thiết bị làm mát phụ (LM2) vào sau TBLM với công suất nhiệt 

~0,8kW, làm giảm nhiệt độ môi chất trước van tiết lưu, năng suất lạnh tăng lên 

41% và hệ số COP cũng tăng từ 1,8 lên 2,7, tăng 42% so với chu trình cơ bản. 

5.2.3 Ảnh hưởng của quá trình hồi nhiệt 

Thực nghiệm được trình bày chi tiết trong các nghiên cứu [92- 93].  

 

Hình 5.24 So sánh cả 3 chu trình trên đồ thị p-h 
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Năng suất lạnh chu trình 1 (cơ bản) là 1,8kW. Năng suất lạnh chu trình 2 

(thêm thiết bị làm mát phụ) đạt 2,71kW tăng 41% và năng suất lạnh chu trình 3 

(có quá nhiệt và làm mát phụ) đạt 3,6kJ/kg, tăng 100% so với năng suất của chu 

trình 1. COP của chu trình 1 là 1,8. COP của chu trình 2 là 2,54 tăng 39% và 

COP của chu trình 3 là 3,7, tăng 103% so với chu trình cơ bản. 

 
Hình 5.25 So sánh chu trình hiện tại với nghiên cứu Kwon [95], Wang [96] 

Hình 5.25 thể hiện chu trình hệ thống lạnh CO2 của nghiên cứu này so với các 

nghiên cứu liên quan. Trong nghiên cứu này, áp suất đầu đẩy thay đổi từ 75 đến 

85 bar để đảm bảo an toàn cho hệ thống lạnh mà vẫn đạt hiệu suất cần thiết. 

5.2.4 Ảnh hưởng của lưu lượng CO2  

Thực nghiệm được trình bày chi tiết trong [98]  

 
b) Ảnh hưởng của lưu lượng môi chất đến nhiệt độ trên TBBH 

Hình 5.28 Ảnh hưởng lưu lượng CO2 đến TBLM và TBBH 
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Hình 5. 29 Ảnh hưởng lưu lượng CO2 đến năng suất lạnh 

Khi tăng lưu lượng từ 97,5 – 121,4kg/h thì áp suất và nhiệt độ trên 

TBLM tăng nhưng áp suất và nhiệt độ trên TBBH lại giảm. Năng suất lạnh 

giảm nhẹ từ 2,71 xuống 2,12kW trong khi hệ số COP lại tăng.  

5.2.5 Ảnh hưởng của lưu lượng không khí qua TBBH 

Chi tiết thực nghiệm được trình bày trong [99]. 

 

Hình 5.28 Không khí qua TBBH 

 
Hình 5. 37 Ảnh hưởng của vận tốc không khí đến năng suất lạnh 
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Khi vận tốc không khí tăng từ 0,5 đến 5,1m/s làm cho độ quá nhiệt tăng 

từ 7 – 13oC trong khi độ chênh nhiệt độ không khí lại giảm từ 5 xuống 3oC. Tại 

vận tốc 5,1m/s, năng suất lạnh phía không khí bằng năng suất lạnh phía môi 

chất. 

5.2.6 Ảnh hưởng của tỉ số nén pc/pe đến đặc tính TBBH 

Thực nghiệm được thể hiện chi tiết trong nghiên cứu [100]  

 
Hình 5. 40 Ảnh hưởng của tỉ số áp suất đến nhiệt độ trên TBBH 

Khi tăng tỉ số áp suất từ 1,7 – 2,2 thì lưu lượng CO2 giảm, nhiệt độ bay 

hơi cũng giảm nhưng độ chênh nhiệt của không khí qua TBBH lại tăng. Trường 

hợp sử dụng 2 máy nén song song thì làm tăng gần gấp đôi lưu lượng môi chất 

và các ảnh hưởng giống như trường hợp 1 nhưng giá trị độ lớn khác nhau như 

nhiệt độ không khí ngõ ra giảm thấp hơn 5oC so với C1, độ quá nhiệt của môi 

chất thấp hơn 4oC so với C1. 

Việc thay đổi tỉ số áp suất bằng điều chỉnh van tiết lưu, thêm hoặc bớt 

gas CO2 vào hệ thống sẽ ảnh hưởng trực tiếp đến lưu lượng môi chất qua 

TBLM và TBBH. Áp suất và nhiệt độ trên TBLM và TBBH thay đổi trái ngược 

nhau. Lưu lượng qua TBBH càng tăng thì độ quá nhiệt của môi chất giảm và 

nhiệt độ không khí ra khỏi TBBH tăng. 

---------------------------------------------------------------------------------- 
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CHƯƠNG 6 KẾT LUẬN VÀ HƯỚNG PHÁT TRIỂN 

6.1 Kết luận 

Luận án “Nghiên cứu các đặc tính truyền nhiệt của thiết bị bay hơi 

kênh micro trong máy điều hoà không khí cỡ nhỏ sử dụng môi chất lạnh CO2” 

đã được thực hiện bằng phương pháp lý thuyết, phương pháp mô phỏng số, 

phương pháp thực nghiệm, phương pháp xử lý và phân tích số liệu. Hệ thống 

được vận hành ở chế độ trên tới hạn (31oC và 73,8 bar) trong điều kiện nhiệt độ 

môi trường từ 28 – 32oC. Các kết quả đạt được như sau: 

- 1. Đã tổng quan 104 tài liệu liên quan, đưa ra các tồn tại và hạn chế của 

nghiên cứu liên quan và sau đó đã đưa được mục tiêu thực hiện đề tài. 

- 2. Đã tính toán thiết kế và kiểm tra thiết bị bay hơi kênh micro có năng suất 

lạnh 2,6kW ở nhiệt độ bay hơi 10oC, độ quá nhiệt 5oC và lưu lượng môi chất 

lạnh CO2 ở 30g/s. Trong điều kiện này, hệ số tỏa nhiệt phía không khí tính 

được là 112,4 W/m2K, hệ số tỏa nhiệt phía CO2 hai pha thu được giảm từ 

6,5 xuống 2,8 kW/m2K khi độ khô tăng từ 0,61 đến 1. Các hệ số này có giá 

trị tương đương với các nghiên cứu khác khi so sánh trong cùng điều kiện.  

- 3. Đã đưa ra giải pháp mô phỏng số cho toàn bộ TBBH kênh micro. Các kết 

quả mô phỏng số ở 03 giá trị nhiệt độ bay hơi: 5, 10 và 15oC về trường nhiệt 

độ, áp suất, độ khô thu được phù hợp với lý thuyết về truyền nhiệt bay hơi 

(dòng hai pha). Các kết quả này cũng phù hợp với tính toán lý thuyết và các 

nghiên cứu liên quan với sai số 10,8%: Hệ số tỏa nhiệt phía CO2 hai pha thu 

được giảm từ 7,2 xuống 3,9 kW/m2K khi độ khô tăng từ 0,61 đến 1. Trong 

phạm vi nghiên cứu này, mật độ dòng nhiệt đạt giá trị cực đại ở 1540W/m2 

tại áp suất bay hơi 45bar. 

- 4. Đã tiến hành nghiên cứu thực nghiệm trên hệ thống điều hòa không khí 

CO2 để kiểm chứng kết quả tính toán, mô phỏng số và khảo sát ảnh hưởng 

của các thông số nhiệt động đến các đặc tính truyền nhiệt của thiết bị bay 

hơi cũng như COP của hệ thống: 

- - Khảo sát vị trí đạt độ khô x = 1, sai số lớn nhất giữa mô phỏng và thực 

nghiệm là 5,5%; sai số lớn nhất giữa tính toán lý thuyết và thực nghiệm là 
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3,5%. Tổn thất áp suất trong các trường hợp tính toán, mô phỏng số và thực 

nghiệm là 1,13; 1,4 và 1,5bar. Hệ số toả nhiệt đối lưu 2 pha của trường hợp 

tính toán và mô phỏng số nằm trong dải dữ liệu hệ số toả nhiệt đối lưu trong 

thực nghiệm từ 6,5 xuống 1,3kW/m2K với độ lệnh ±1,5kW/m2K. 

- - Thiết bị làm mát phụ làm giảm 1,4oC nhiệt độ môi chất trước van tiết lưu 

từ 34,3 xuống 32,9oC. Nhiệt độ này càng giảm thì độ khô của môi chất bay 

hơi cũng giảm theo, làm cho năng suất lạnh tăng 50% và hệ số COP tăng 

39% so với chu trình cơ bản.  

- - Với chu trình có hồi nhiệt, COP của chu trình là 3,7 tăng 103%; năng suất 

lạnh đạt 3,6kW tăng 100% so với chu trình không hồi nhiệt và không làm 

mát phụ. 

- - Lưu lượng môi chất thay đổi từ 97, 5 – 121,4 kg/h làm cho áp suất và nhiệt 

độ tại TBBH tăng theo tương ứng là 43 – 50bar, 8,2 – 14,5oC; nhưng áp suất 

và nhiệt độ tại TBLM lại giảm tương ứng là 80,6 – 76,5bar; 37,7 – 33,2oC. 

Tại lưu lượng 111kg/h, hệ thống lạnh đạt giá trị tốt nhất có COP là 3,15 và 

năng suất lạnh là 3,12kW. 

- - Khi vận tốc không khí tăng từ 0,5 đến 5,1m/s làm cho độ quá nhiệt tăng từ 

7 – 13oC trong khi độ chênh nhiệt độ không khí lại giảm từ 5 xuống 3oC.  

- - Tỉ số áp suất thay đổi từ 1,7 đến 2,2 làm cho lưu lượng môi chất qua 

TBBH giảm từ 71kg/h 61kg/h cho trường hợp hai máy nén song song. 

- - Hệ thống thực nghiệm CO2 vận hành ở áp suất đầu đẩy từ 74- 90 bar, thấp 

hơn nhiều so với các nghiên cứu liên quan (thường công bố áp suất làm mát 

thực nghiệm từ 90 - 110 bar), điều này làm tăng năng suất lạnh, giảm công 

nén và an toàn đối với hệ thống lạnh CO2. 

6.2 Tính mới của đề tài 

- Đã đưa ra một cách tiếp cận để mô phỏng số toàn thiết bị bay hơi kênh 

micro trên một hệ thống điều hòa không khí dùng môi chất lạnh CO2 hoàn 

chỉnh. Các kết quả mô phỏng số về trường nhiệt độ, độ khô và hệ số tỏa 

nhiệt đối lưu phù hợp với thực nghiệm với sai số nhỏ hơn 10%. 
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- Thực nghiệm được các giải pháp để làm giảm nhiệt độ trước tiết lưu, đưa ra 

áp suất phía đầu đẩy thấp hơn các nghiên cứu liên quan (80 bar so với 100 

bar), góp phần nâng cao năng suất lạnh, giảm công nén và tăng an toàn hệ 

thống.  

- Đề tài đã xác định được giá trị hệ số tỏa nhiệt đối lưu dòng 2 pha CO2 có độ 

khô thay đổi từ 0,6 đến 1 trong TBBH kênh micro hình chữ nhật ở máy điều 

hòa không khí cỡ nhỏ. 

- Theo các nguồn công bố khoa học và công nghệ chính thống, các kết quả 

thực nghiệm về hệ thống điều hòa không khí dùng môi chất lạnh CO2 và 

thiết bị bay hơi kênh micro này là nghiên cứu mới trong điều kiện khí hậu 

Việt Nam. Đây là cơ sở quan trọng cho các nghiên cứu tiếp theo trong lĩnh 

vực này. 

- Các đóng góp mới khác của luận án đã được công bố trong các bài báo khoa 

học 

6.3 Hướng phát triển 

Đề tài hệ thống lạnh CO2 sử dụng TBBH kênh micro là đề tài mới ở Việt nam 

và trên thế giới. Vì thế, còn nhiều vấn đề có thể tiếp tục nghiên cứu như: 

- Xác định các yếu tố ảnh hưởng đến quá trình nén 

- Xác định các yếu tố ảnh hưởng của tổn thất áp suất trên TBBH, TBLM. 
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