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điều hoà không khí cỡ nhỏ sử dụng môi chất lạnh CO2 đã được thực hiện bằng phương 

pháp phân tích lý thuyết, phương pháp mô phỏng số và phương pháp thực nghiệm. Hệ 

thống được thiết kế có năng suất lạnh khoảng 9000BTU/h (~2600W), được lắp đặt tại TP. 

HCM và được vận hành ở chế độ trên tới hạn (31oC và 73 bar). Ngoài ra, thiết bị làm mát 

được đặt ở vị trí có mái che, bóng mát để nhiệt độ môi trường xunh quanh khoảng 31 đến 

34oC. Các kết quả đạt được như sau: 

- Đã trình bày được cơ sở lý thuyết và phương trình truyền nhiệt 

- Đã tính toán, thiết kế và lắp đặt hệ thống lạnh cỡ nhỏ với môi chất CO2  

- Đã mô phỏng số cho ống dẹp có 10 kênh micro bằng nhôm, có cánh với kích thước 

0,9 x 0,9 x 200 cho kết quả đo được có giá trị tương đương với dữ liệu thực nghiệm. 

Sự chuyển pha môi chất CO2 tại đầu vào 0,5, thay đổi ở đầu ra là 0,52 

- Đã thực nghiệm so sánh với kết quả lý thuyết tính toán kế hệ thống trong cùng điều 

kiện áp suất đầu đẩy 82 bar và nhiệt độ bay hơi 10oC. Kết quả đạt được là nhiệt độ 

đầu đẩy phía thực nghiệm lớn hơn 10oC so với nhiệt độ phía lý thuyết, do phần tính 

toán lý thuyết bỏ qua tổn thất ở quá trình nén. Tổn thất áp suất qua TBBH kênh 

micro 1,5 – 2 bar. Độ quá nhiệt trên TBBH ở thực nhiệm ( 8,2oC ) cao hơn 3,2oC so 

với giả thiết của lý thuyết ( 5oC ) 



- Khi thêm quá trình quá lạnh, quá trình hồi nhiệt sẽ làm giảm nhiệt độ gas trước tiết 

lưu nên năng suất lạnh tăng. 

- Tỉ số nén giữa áp suất làm mát/áp suất bay hơi tăng thì lưu lượng khối lượng môi 

chất lạnh giảm. Tại giá trị tỉ số nén 1,56, hệ thống đạt năng suất lạnh lớn nhất 

- Khi tăng vận tốc không khí qua TBBH thì độ quá nhiệt phía không khí giảm nhưng 

độ quá nhiệt phía gas lạnh thì tăng. Trong khoảng vận tốc không khí 2 – 4 m/s, năng 

suất lạnh riêng đạt giá trị tốt trong khoảng 90 – 100 kJ/kg. 
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Summary of theoretical and academic contribution of the dissertation: 

The thesis researching the heat transfer characteristic of microchannel evaporators 

in small air conditioners using CO2 refrigerant was performed by theoretical analysis, 

numerical simulation, and experiment. The system is designed with a cooling capacity of 

9000BTU/h (~ 2600W), installed in TP. Ho Chi Minh City and operated in the supercritical 

mode (31oC and 73 bar). In addition, the cooler is located in a sheltered, shaded location 

so that the ambient temperature is between 31 and 34oC. The results were as follows: 

- Present the theoretical basis and heat transfer equation 

- Calculate, design and install small refrigeration systems with CO2 

- Numerical simulation for a flat tube with 10 aluminum microchannels, with fins 

with a size of 0.9 mm x 0.9 mm x 200 mm. The results are compared with experimental 

data and have equivalent values. 

- Experimental comparison with the results of the theoretical calculation of the system 

under the same conditions of propulsion pressure 82 bar and evaporation temperature of 

10oC. The result is that the discharge temperature in the experiment is greater than the 

discharge temperature in the theoretical side because the theoretical calculation neglects 

the loss in compression. Pressure loss across microchannel is 1.5 - 2 bar. Overheating in 

the experiment is higher than the overheating on the theoretical side. 

- When adding a sub-cooler, an internal heat exchanger will reduce the gas 

temperature before the expansion valve. Therefore, the cooling capacity increases. 



- The compression ratio between discharge pressure and suction pressure increases, 

the refrigerant mass flow rate decreases. At the value of compression ratio of 1.56, the 

system has the largest cooling capacity 

- When the air velocity increases through the evaporator, the temperature difference 

on the airside decreases, but the temperature difference on the refrigerant side increases. 

In the range of air velocity 2 - 4 m/s, specific refrigeration capacity reaches the good 

value in the range of 90 - 100 kJ/kg. 
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LỜI CẢM ƠN 

 Đề tài “Nghiên cứu các đặc tính truyền nhiệt của thiết bị bay hơi kênh micro trong 

máy điều hoà không khí cỡ nhỏ dùng môi chất lạnh CO2” được thực hiện tại phòng 

thí nghiệm Truyền nhiệt (Heat Transfer Lab) thuộc Bộ môn Công nghệ Nhiệt - 

Điện lạnh, Khoa Cơ khí Động lực, Trường Đại học Sư phạm Kỹ thuật Tp.HCM.  

 Trước tiên, xin cảm ơn Lãnh đạo nhà trường, các đơn vị Phòng ban trong 

trường đã tạo nhiều điều kiện cho các NCS học tập và nghiên cứu. Đặc biệt là 

những chính sách hỗ trợ hoạt động nghiên cứu khoa học dành cho NCS để phục 

vụ đề tài, giới thiệu các Hội nghị có uy tín trong và ngoài nước để công bố kết 

quả nghiên cứu.  

 Xin gửi lời cảm ơn đến ban chủ nhiệm Chủ nhiệm khoa Cơ Khí Chế Tạo 

Máy, thầy cố vấn NCS đã tạo điều kiện để NCS học tập các môn học bổ sung, 

gia công các mẫu thí nghiệm. Đồng thời, tác giả xin gửi lời cảm ơn đến Thầy/Cô 

trong và ngoài trường đã nhận xét và đóng góp tích cực để để tài được hoàn 

thiện. 

 Xin cảm ơn đến Thầy/Cô trong Bộ môn Công nghệ Nhiệt - Điện lạnh, 

Thầy/Cô trong Khoa Cơ khí Động lực, đã trang bị cơ sở vật chất hiện đại, những 

thiết bị đo chính xác cho các phòng thí nghiệm phục vụ nghiên cứu khoa học 

cho Giảng viên và các Nghiên cứu viên.  

 Cuối cùng, xin gửi lời cảm ơn Thầy hướng dẫn PGS.TS. Đặng Thành Trung 

và GS.TS Jyh-tong Teng đã chỉ ra các hướng nghiên cứu, các phương pháp 

nghiên cứu phù hợp mục tiêu đề tài. Xin cám ơn PGS.TS Jau-Huai Lu đã có 

những góp ý hữu ích và bài học bổ ích tại Phòng thí nghiệm Clean Power and 

Green Energy-NCHU, Đài Loan, các nhóm nghiên cứu khác cùng phòng thí 

nghiệm, các bạn học viên cao học, các bạn sinh viên đã hỗ trợ tác giả thực hiện 

đề tài. 
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TÓM TẮT 
 

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 phân tích lý thuyết, phương pháp mô phỏng số và phương pháp 

thực nghiệm. Hệ thống được thiết kế có năng suất lạnh khoảng 9000BTU/h 

(~2600W), được lắp đặt tại TP. HCM và được vận hành ở chế độ trên tới hạn (31oC 

và 73,8 bar). Các kết quả đạt được như sau: 

- Đã trình bày được cơ sở lý thuyết và phương trình truyền nhiệt 

- Đã tính toán, thiết kế và lắp đặt hệ thống lạnh cỡ nhỏ với môi chất CO2 

- Mô phỏng số cho ống dẹp có 10 kênh micro bằng nhôm, có cánh với kích 

thước 0,9 x 0,9 x 200 cho kết quả có giá trị tương đương với dữ liệu thực 

nghiệm. Sự chuyển pha môi chất CO2 tại đầu vào 0,5, thay đổi ở đầu ra là 0,52 

- Đã thực nghiệm so sánh với kết quả lý thuyết tính toán kế hệ thống trong cùng 

điều kiện áp suất đầu đẩy 82 bar và nhiệt độ bay hơi 10oC. Kết quả đạt được 

là nhiệt độ đầu đẩy phía thực nghiệm lớn hơn 10oC so với nhiệt độ phía lý 

thuyết, do phần tính toán lý thuyết bỏ qua tổn thất ở quá trình nén. Tổn thất áp 

suất qua TBBH kênh micro 1,5 – 2 bar. Độ quá nhiệt trên TBBH ở thực nhiệm 

( 8,2oC ) cao hơn 3,2oC so với giả thiết của lý thuyết ( 5oC ) 

- Khi thêm quá trình quá lạnh, quá trình hồi nhiệt sẽ làm giảm nhiệt độ gas trước 

tiết lưu nên năng suất lạnh tăng. 

- Tỉ số nén áp suất làm mát và áp suất bay hơi tăng thì lưu lượng khối lượng môi 

chất lạnh giảm. Tại giá trị tỉ số nén 1,56, hệ thống đạt năng suất lạnh lớn nhất 

- Khi tăng vận tốc không khí qua TBBH thì độ quá nhiệt phía không khí giảm 

nhưng độ quá nhiệt phía gas lạnh thì tăng. Trong khoảng vận tốc không khí 2 

– 4 m/s, năng suất lạnh riêng đạt giá trị tốt trong khoảng 90 – 100 kJ/kg.  
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ABSTRACT 
 

The thesis researching the heat transfer characteristic of microchannel 

evaporators in small air conditioners using CO2 refrigerant was performed by 

theoretical analysis, numerical simulation, and experiment. The system is designed 

with a cooling capacity of 9000BTU/h (~ 2600W), installed in TP. Ho Chi Minh City 

and operated in the supercritical mode (31oC and 73.8 bar). In addition, the cooler is 

located in a sheltered, shaded location so that the ambient temperature is between 31 

and 34oC. The results were as follows: 

- Present the theoretical basis and heat transfer equation 

- Calculate, design and install small refrigeration systems with CO2 

- Numerical simulation for a flat tube with 10 aluminum microchannels, with 

fins with a size of 0.9 mm x 0.9 mm x 200 mm. The results are compared with 

experimental data and have equivalent values. 

- Experimental comparison with the results of the theoretical calculation of the 

system under the same conditions of propulsion pressure 82 bar and evaporation 

temperature of 10oC. The result is that the discharge temperature in the experiment 

is greater than the discharge temperature in the theoretical side because the 

theoretical calculation neglects the loss in compression. Pressure loss across 

microchannel is 1.5 - 2 bar. Overheating in the experiment is higher than the 

overheating on the theoretical side. 

- When adding a sub-cooler, an internal heat exchanger will reduce the gas 

temperature before the expansion valve. Therefore, the cooling capacity increases. 

- The compression ratio between discharge and suction pressure increases, the 

refrigerant mass flow rate decreases. At the value of compression ratio of 1.56, the 

system has the largest cooling capacity 

- When the air velocity increases through the evaporator, the temperature 

difference on the airside decreases, but the temperature difference on the 

refrigerant side increases. In the range of air velocity 2 - 4 m/s, specific 

refrigeration capacity reaches the good value in the range of 90 - 100 kJ/kg.  



v 

 

MỤC LỤC 

Trang tựa Trang 

 

LỜI CAM ĐOAN .................................................................................................. i 

LỜI CẢM ƠN ....................................................................................................... ii 

Chương 1. TỔNG QUAN ........................................................................................... 1 

1.1. LÝ DO CHỌN ĐỀ TÀI NGHIÊN CỨU ...................................................... 1 

1.2. TỒNG QUAN VỀ LĨNH VỰC NGHIÊN CỨU .......................................... 1 

1.3. MỤC TIÊU NGHIÊN CỨU CỦA ĐỀ TÀI.................................................. 1 

1.4. ĐỐI TƯỢNG, PHẠM VI VÀ PHƯƠNG PHÁP NGHIÊN CỨU ............. 1 

 Đối tượng. ................................................................................................ 1 

 Phạm vi nghiên cứu. ............................................................................... 1 

 Phương pháp nghiên cứu. ...................................................................... 2 

 Triển vọng của đề tài nghiên cứu. ......................................................... 2 

1.5. NỘI DUNG NGHIÊN CỨU .......................................................................... 2 

Chương 2. TÍNH TOÁN VÀ THIẾT KẾ .................................................................. 3 

2.1. Mô hình hoá thiết bị bay hơi kênh micro .................................................... 3 

 Hệ số truyền nhiệt tổng của TBBH ....................................................... 3 

 Hệ số toả nhiệt phía không khí [93] ...................................................... 4 

 Hệ số toả nhiệt đối lưu của môi chất lạnh CO2 .................................... 5 

 Độ chênh áp trong TBBH kênh micro .................................................. 5 

2.2. Tính toán hệ thống lạnh ................................................................................ 6 

 Lưu đồ tính toán ..................................................................................... 6 

 Tính toán máy nén lạnh ......................................................................... 7 

 Tính toán thiết bị làm mát ..................................................................... 7 

 Tính toán thiết bị bay hơi kênh micro .................................................. 9 

2.3. Dự đoán hệ số toả nhiệt của môi chất CO2 trong TBBH kênh micro ..... 10 

 Hệ số toả nhiệt đối lưu của CO2 ở trạng thái 2 pha. ......................... 10 

 Hệ số toả nhiệt đối lưu CO2 ở trạng thái bão hoà khô và quá nhiệt.

 .......................................................................................................................... 12 



vi 

 

 Độ chênh lệnh áp suất trên thiết bị bay hơi kênh micro. .................. 12 

Chương 3. MÔ PHỎNG SỐ VÀ THIẾT LẬP THỰC NGHIỆM .......................... 13 

3.1. Mô phỏng số cho TBBH kênh micro. ......................................................... 13 

 Thiết lập mô hình mô phỏng thứ I [79] .............................................. 13 

 Thiết lập mô hình mô phỏng thứ II .................................................... 13 

 Điều kiện biên cho mẫu mô phỏng số II ............................................. 14 

 Lời giải số cho mẫu mô phỏng số I+II ................................................ 14 

 Kết quả và thảo luận mẫu mô phỏng số ............................................. 15 

3.2. Thiết lập thực nghiệm hệ thống lạnh CO2 ................................................. 15 

 Lập sơ đồ thí nghiệm ............................................................................ 15 

 Các thiết bị sử dụng. ............................................................................. 15 

 Thiết bị quá lạnh ................................................................................... 16 

 Dụng cụ thí nghiệm .............................................................................. 16 

3.3. Lắp đặt hệ thống điều hoà không khí CO2. ............................................... 16 

Chương 4. CÁC KẾT QUẢ VÀ THẢO LUẬN ....................................................... 18 

4.1. Các kết quả và thảo luận mô phỏng số ...................................................... 18 

 Kết quả và thảo luận mô phỏng số mẫu I ........................................... 18 

 Kết quả và thảo luận mô phỏng thứ II ............................................... 18 

4.2. Các kết quả thực nghiệm và thảo luận ...................................................... 18 

 Thực nghiệm so sánh lý thuyết tính toán ........................................... 18 

 Ảnh hưởng của quá trình quá lạnh..................................................... 20 

 Ảnh hưởng của quá trình hồi nhiệt đến đặc tính truyền nhiệt ........ 20 

 So sánh quá trình hồi nhiệt, quá lạnh và chu trình thường ............. 23 

 Ảnh hưởng của tỉ số nén đến năng suất lạnh. .................................... 25 

 Ảnh hưởng của lưu lượng không khí qua TBBH đến năng suất lạnh

 .......................................................................................................................... 27 

Chương 5. KẾT LUẬN VÀ HƯỚNG PHÁT TRIỂN ............................................. 28 

5.1. Kết luận ......................................................................................................... 28 

5.2. Hướng phát triển.......................................................................................... 30 

TÀI LIỆU THAM KHẢO ........................................................................................ 31 



vii 

 

 

DANH MỤC CÁC KÝ HIỆU, CHỮ VIẾT TẮT 

At  diện tích mặt cắt ống đồng, m2  

cp Nhiệt dung riêng,  

d dung ẩm của không khí, (kgH2O/kg không khí khô) 

Dh  đường kính thuỷ lực quy ước, m 

Dt  đường kính trong của ống đồng, m 

f hệ số ma sát 

G Mật độ lưu lượng 
𝑚̇

𝐴𝑐
 (

𝑘𝑔

𝑚2.𝑠
) 

h chiều cao, (m) 

h enthalpy, kK/kg.K 

hlv nhiệt ẩn hoá hơi, kJ/kg.K 

k  hệ số truyền nhiệt tổng, W/m2K 

𝑚̇ lưu lượng khối lượng, kg/s 

Nu hệ số Nusselt 

p áp suất, Pa 

P  chu vi ướt, m 

P công suất, W 

Pt Thông số P trong tính toán độ chênh nhiệt độ phức tạp 

Pr hệ số Prantle của môi chất 

Q  lượng nhiệt truyền qua thiết bị, W 

Sp Bước cánh tản nhiệt, m 

q mật độ dòng nhiệt, W/m2 

Re Hệ số Reynolds 

Rt Thông số R trong tính toán độ chênh nhiệt độ phức tạp 

T  nhiệt độ, K 

TTBH: Thiết bị bay hơi 

TBLM: Thiết bị làm mát 

t nhiệt độ, oC 

𝑉̇: Lưu lượng thể tích qua thiết bị, m3/s 
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X: tham số Martinelli 

Greek symbols 

α hệ số tỏa nhiệt đối lưu, W/m2K 

η hiệu suất 

 độ nhớt động học, 𝜇𝑃𝑎 − 𝑠 

ν độ nhớt động lực học, m2/s 

 khối lượng riêng, kg/m3 

 hệ số dẫn nhiệt, W/m K 

 vận tốc, m/s 

 hiệu suất 

t  độ chênh nhiệt độ, oC 

∆𝑡: độ chênh nhiệt độ trung bình logarit, oC 

Chữ viết tắt bên dưới ký hiệu 

1,2,3,4: vị trí các điểm nút của chu trình lạnh 

a air, môi chấtt không khí 

ac acceleration, gia tốc 

c cooler, thiết bị làm mát; come, đầu vào 

e Evaporator, thiết bị bay hơi; exit, đầu ra 

f fin, cánh tản nhiệt. 

f fluid, dòng môi chất lạnh, 

fr friction, ma sát 

gr gravity, trọng trường. 

in inlet, đầu vào 

out outlet, đầu ra 

r refrigerant, môi chất lạnh 

t xét mặt trong ống đồng 

IHX internal heat exchanger, thiết bị hồi nhiệt 

tp Two phase, môi chất ở trạng thái 2 pha 

sp single phase, môi chất ở trạng thái 1 pha 

qn quá nhiệt 

w thành vách (wall) 
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Chương 1. TỔNG QUAN 

1.1. LÝ DO CHỌN ĐỀ TÀI NGHIÊN CỨU 

1.2. TỒNG QUAN VỀ LĨNH VỰC NGHIÊN CỨU 

 Tình hình nghiên cứu ở ngoài nước  

1.2.1.1. Hình dáng – Kích thước kênh 

1.2.1.2. Tổn thất áp suất  

1.2.1.3. Sự truyền nhiệt 

1.2.1.4. Đối với môi chất là CO2 

 Tình hình nghiên cứu trong nước: 

1.3. MỤC TIÊU NGHIÊN CỨU CỦA ĐỀ TÀI 

- Xác định được các đặt tính truyền nhiệt của thiết bị bay hơi (TBBH) kênh 

micro trong hệ thống điều hòa không khí dùng môi chất lạnh CO2. 

- Xác định được các yếu tố ảnh hưởng đến quá trình bay hơi trong thiết bị bay 

hơi kênh micro cho môi chất lạnh CO2, từ đó có những giải pháp để nâng cao 

hiệu quả truyền nhiệt trong quá trình này. 

1.4. ĐỐI TƯỢNG, PHẠM VI VÀ PHƯƠNG PHÁP NGHIÊN CỨU 

 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. 

- Tỉ số nén, quá trình quá lạnh, quá trình hồi nhiệt. 

- Vận tốc và độ ẩm tương đối của không khí. 

 Phạm vi nghiên cứu. 

- Chu trình máy nén 1 cấp chạy ở chế độ trên tới hạn (31oC và 73,8 bar) 

- Năng suất lạnh của hệ thống: 9000 BTU/h (~ 2600W) 

- Hệ thống điều hòa không khí này được lắp đặt tại TP. HCM 
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- Dàn nóng có mái che. 

 Phương pháp nghiên cứu. 

- Nghiên cứu lý thuyết 

- Mô phỏng số. 

- Nghiên cứu thực nghiệm. 

- Phương pháp so sánh và kiểm chứng kết quả. 

 Triển vọng của đề tài nghiên cứu. 

- Các thiết bị bay hơi này có thể ứng dụng thực tế để giải nhiệt cho các hệ thống 

lạnh cỡ nhỏ (xe hơi, máy lạnh gia đình,…), linh kiện điện tử, trong lĩnh vực 

kỹ thuật hóa học, trong y sinh, trong các nhà máy điện nguyên tử micro, hệ 

thống lạnh công nghiệp... 

- Các công bố khoa học của đề tài này cũng có thể được dùng làm cơ sở tham 

khảo, trích lục cho các nhà nghiên cứu về quá trình bay hơi cho TBBH kênh 

micro. 

1.5. NỘI DUNG NGHIÊN CỨU 

- Tổng quan tài liệu liên quan đến TBBH compact cho quá trình bay hơi trong 

hệ thống điều hòa không khí dùng môi chất lạnh CO2. 

- Trình bày cơ sở lý thuyết và phương trình truyền nhiệt  

- Tính toán, thiết kế và lắp đặt hệ thống lạnh cỡ nhỏ với môi chất CO2 

- Mô phỏng số cho 1 ống có cánh tản nhiệt, gồm 10 kênh micro 0,9x0,9x200 

- Thực nghiệm, so sánh kết quả với mô phỏng và tính toán. 

- Xác định ảnh hưởng lưu lượng không khí qua TBBH đến năng suất lạnh. 

- Xác định hiệu quả làm lạnh trên thiết bị bay hơi khi thêm quá trình quá lạnh, 

quá trình hồi nhiệt lên hệ thống lạnh. 

- Xác định được ảnh hưởng của tỉ số nén đầu đẩy/đầu hút đến hiệu quả làm lạnh 

  



3 

 

Chương 2. TÍNH TOÁN VÀ THIẾT KẾ 

2.1. Mô hình hoá thiết bị bay hơi kênh micro 

 Hệ số truyền nhiệt tổng của TBBH 

Giả sử không khí lưu chuyển qua các cánh tải nhiệt với vận tốc Ua, nhiệt độ 

Ta. Môi chất CO2 vào kênh micro lưu lượng khối lượng 𝑚̇𝑟, áp suất 𝑝𝑖𝑛, enthalpy ℎ𝑖𝑛. 

Trạng thái ban đầu được biểu diễn như Hình 2.1 

 

Hình 2. 1 Môi chất và không khí chuyển động qua ống. 

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

Năng suất lạnh của dàn bay hơi: 

𝑄𝑒 = 𝑚̇𝑟(ℎ𝑜𝑢𝑡 − ℎ𝑖𝑛) (2.1) 

𝑄𝑒 = 𝑘𝑒𝐴𝑒∆𝑡𝑒  (2.2) 

Trong đó, 𝑚̇𝑟 là lưu lượng khối lượng của môi chất lạnh qua thiết bị (kg/s);  

- h là enthalpy của trang thái vào và trạng thái ra của môi chất lạnh. 

- Ae là diện tích trao đổi nhiệt có cánh của TBBH (m2) 

- ∆𝑡𝑒: Độ chênh nhiệt độ trung bình logarit được xác định: 

∆𝑡𝑒 =
Δ𝑡𝑚𝑎𝑥,𝑒 − Δ𝑡𝑚𝑖𝑛,𝑒

𝑙𝑛
Δ𝑡𝑚𝑎𝑥,𝑒

Δ𝑡𝑚𝑖𝑛,𝑒

 
(2.3) 

- Δtmax,e, Δtmin,e được thể hiện ở hình dưới. 
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Hình 2. 2 Biến thiên nhiệt độ tại thiết bị bay hơi. 

ke: Hệ số truyền nhiệt tổng của TBBH, W/m2K tính quy đổi về phía không khí 

1

𝑘𝑒

=
1

𝛼𝑎,𝑒

+ 𝑅𝑏 +
𝛽𝑒

𝛼𝑟,𝑡𝑝

 (2.4) 

- Rb: Tổng nhiệt trở phía không khí, gồm nhiệt trở tiếp xúc giữa ống và cánh 

R=0,005 m2.K/W (cánh lắp ghép), và nhiệt trở lớp bụi bám lên bề mặt cánh, 

R= 3.10-4 m2.K/W. 

- 𝛽𝑒: hệ số làm cách trên thiết bị bay hơi, tỉ số giữa tổng diện tích bên ngoài ống 

có cánh tiếp xúc với không khí và diện tích trong ống tiếp xúc với môi chất.  

- 𝛼𝑎,𝑒: hệ số toả nhiệt của TBBH vào không khí (W/m2K) 

- 𝛼𝑟,𝑡𝑝: Hệ số toả nhiệt đối lưu của môi chất trong kênh micro (W/m2K) 

 Hệ số toả nhiệt phía không khí [93] 

𝛼𝑎,𝑑𝑟𝑦 = 𝐶
𝜆𝑎

𝑆𝑝

(
𝐷𝑜

𝑆𝑝

)

−0,54

(
ℎ𝑓

𝑆𝑝

)

−0,14

𝑅𝑒𝑎
𝑛 (2.5) 

  C, n là hệ số thực nghiệm. Do thiết bị bay hơi chùm ống song song, 

cánh hình chữ nhật nên C, n được chọn 0,094 và 0,72. 

  𝜆𝑎: hệ số dẫn nhiệt của không khí tại nhiệt độ xét (W/m.K) 

  𝑆𝑝: bước cánh, cánh của dàn mini hoặc micro có bước 1 – 1,2.10-3 (m) 

  𝐷𝑜: Đường kính ngoài của ống (m) 

Ga
 

tCO2 

ta,in 

ta,out 

Δtmax,e 
Δtmin,e 

GCO2
 

Ae
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  hf: chiều cao cánh (m) 

  𝑅𝑒𝑎: hệ số Re của không khí tại khe cánh 

 Hệ số toả nhiệt đối lưu của môi chất lạnh CO2 

2.1.3.1. Hệ số toả nhiệt 2 pha  

 Theo nghiên cứu [98], hệ số toả nhiệt 2 pha có thể tính: 

𝛼𝑟,𝑡𝑝 = 𝑆. 𝛼𝑁𝐵 + 𝐹. 𝛼𝑙𝑜 (2.13) 

 𝛼𝑁𝐵: hệ số toả nhiệt khi môi chất sôi 

 𝛼𝑙𝑜: hệ số toả nhiệt đối lưu của pha lỏng trong ống 

𝛼𝑁𝐵 = 55𝑃0,12(−0,4343𝑙𝑛𝑃)−0,55𝑀−0,5𝑞̈𝑒
0,67 (2.14) 

𝛼𝑙𝑜 =
0,023𝜆𝑙

𝐷ℎ

[
𝐺𝑟 . (1 − 𝑥). 𝐷ℎ

𝜇𝑙

]

0,8

(
𝑐𝑝,𝑙𝜇𝑙

𝜆𝑙

)
0,4

 (2.15) 

 M: là khối lượng mol của môi chất (kg/kmol) 

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: 

𝛼𝑟,𝑠𝑝 = 𝑁𝑢𝑔

𝜆𝑔

𝐷ℎ

 (2.26) 

𝑁𝑢𝑔 = (
𝑓𝑔

8
) (𝑅𝑒𝑔 − 1000)

Pr𝑔

1 + 12,7 (
𝑓𝑔

8
)

0,5

(𝑃𝑟𝑔
2/3

− 1)

 
(2.27) 

 Độ chênh áp trong TBBH kênh micro 

Trong khi đó, Kandiklar [98], [101] trình bày độ chênh áp suất trong ống 

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

∆𝑝 = ∆𝑝𝑐 + ∆𝑝𝑓𝑟,1𝑝ℎ + ∆𝑝𝑓𝑟,𝑡𝑝 + ∆𝑝𝑎𝑐 + ∆𝑝𝑔𝑟 + ∆𝑝𝑒 (2.30) 

Trong đó: 

 ∆𝑝𝑐: độ chênh áp tại đầu vào 

 ∆𝑝𝑓𝑟,1𝑝ℎ: độ chênh áp do ma sát dòng 1 pha 
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 ∆𝑝𝑓𝑟,𝑡𝑝: đô chênh áp do ma sát dòng 2 pha 

 ∆𝑝𝑎𝑐: độ chênh áp do gia tốc dòng chảy 

 ∆𝑝𝑔𝑟: đô chênh áp do lực trọng trường 

 ∆𝑝𝑒: độ chênh áp tại đầu ra 

2.2. Tính toán hệ thống lạnh 

 Lưu đồ tính toán 

ĐK ban đầu 

TBLM

Môi chất 

CO2

Không 

khí

Hệ thống lạnh CO2

Xử lý dữ liệu

Lập đồ thị 

lgp-h

Máy nén

Van tiết lưu

Tính toán

TBBHTBLM

 

Hình 2. 3 Lưu đồ giải thuật tính toán hệ thống lạnh 

2.2.1.1. Điều kiện ban đầu cho bài toán thiết kế: 

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

- Hệ thống lạnh CO2 được thiết kế hoạt động trên tới hạn trong khoảng (74 

– 90), với áp suất chọn là pk = 82 bar,  

- Theo [91], nhiệt độ không khí tại TP.HCM vào mùa hè là 35,4oC, Tuy 

nhiên, thiết bị làm mát trong trong thiết kế này sẽ được lắp đặt tại vị trí có 
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mái che và đã được khảo sát, nhiệt độ thay đổi trong khoảng 30 – 33oC 

Vậy, chọn nhiệt độ không khí vào thiết bị làm mát là 33oC. 

- 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. Độ quá nhiệt 5 oC khi môi chất ra khỏi thiết bị. 

- Thiết bị làm mát: chùm ống đồng sole hoặc song song, cánh tải nhiệt nhôm, 

có đường kính ống ngoài 6,4mm, đường kính ống trong trong 4,98 mm 

- Thiết bị bay hơi là thiết bị ống dẹp nhôm, cánh nhôm, kênh micro. 

 

Hình 2. 4 Sơ đồ thiết kế chu trình lạnh 

 Tính toán máy nén lạnh 

 Công suất máy nén: 

N =
Ns

η
=

0,6932

0,666
= 1,04(kW) 

 Máy nén cần thiết cho hệ thống có công suất là 1,04 kW. Chọn máy nén Daikin 

có công suất 1,2 kW (1,8 HP), do môi chất lạnh CO2 chưa được ứng dụng rộng rãi 

nên các chủng loại máy nén dùng môi chất này chưa được sản xuất nhiều. 

 Tính toán thiết bị làm mát  

2.2.3.1. Bước tính toán thiết bị làm mát 
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Đk ban đầu 

TBLM

Độ chênh nhiệt 

độ TB logarit

Hệ số toả nhiệt 

vào KK

Môi chất 

CO2

Không 

khí

Hệ số toả nhiệt 

CO2

Hệ số truyền 

nhiệt tổng

D.tích trao đổi nhiệt

Chọn TBLM

 

Hình 2. 5 Lưu đồ giải thuật tính toán TBLM 

Diện tích của TBLM cũng là 1 hàm của kc, và được biểu diễn như hình 2.11 

 

Hình 2. 6 Diện tích TBLM phụ thuộc kc  
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Hình 2.11 thể hiện mối quan hệ giữa hệ số truyền nhiệt và diện tích trao đổi 

nhiệt của TBLM. Với thiết kế chùm ống song song, thiết bị làm mát cần diện tích trao 

đổi nhiệt từ 9,5 – 12 m2. Tuy nhiên, với thiết kế chùm ống so le thiết bị làm mát cần 

diện tích trao đổi nhiệt từ 7 - 8,5 m2.  

Với các số liệu được tính toán và thể hiện trên các đồ thị trên, thiết bị làm mát 

Panasonic 1 (Phụ lục 2) có thiết kế chùm ống so le và có diện tích trao đổi nhiệt bên 

ngoài có cánh là 8,8 m2 phù hợp và được được chọn.  

 Tính toán thiết bị bay hơi kênh micro 

2.2.4.1. Các bước tính toán 

- Chọn các điều kiện vận hành của thiết bị bay hơi 

- Tính toán hệ số trao đổi nhiệt của không khí trong điều kiện không khí ẩm 

- Chọn hệ số trao đổi nhiệt của môi chất CO2 trong ống 

- Tính hệ số trao đổi nhiệt tổng của thiết bị bay hơi 

- Tính diện tích trao đổi nhiệt của thiệt bị và chọn thiết bị phù hợp 

Đk ban đầu 

TBBH

Độ chênh nhiệt 

độ TB logarit

Cường độ toả 

nhiệt vào KK

Môi chất 

CO2

Không 

khí

Cường độ toả 

nhiệt CO2

Hệ số truyền 

nhiệt tổng

D.tích trao đổi nhiệt

Chọn TBBH

 

Hình 2. 7 Lưu đồ giải thuật tính toán TBBH 
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𝐴𝑒 =
𝑄𝑒

𝑘𝑒Δ𝑡𝑒

=
2645,6

112,4.11,13
= 2,11 (𝑚2) 

(2.77) 

Xét Phụ lục 2, thiết bị trao đổi nhiệt Danfoss microchannel 2, có diện tích 

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

kênh micro cho hệ thống lạnh CO2. 

2.3. Dự đoán hệ số toả nhiệt của môi chất CO2 trong TBBH kênh micro 

 Hệ số toả nhiệt đối lưu của CO2 ở trạng thái 2 pha. 

Hệ số toả nhiệt đối lưu của môi chất CO2 trong kênh micro sẽ được tính toán 

cụ thể dựa vào lý thuyết đã được trình bày ở mục 2.3. Môi chất lạnh CO2 vào thiết bị 

ở nhiệt độ bão hoà 10oC, và ra khỏi thiết bị ở trạng thái hơi quá nhiệt. 

Hệ số toả nhiệt đối lưu của môi chất CO2 trong thiết bị bay hơi kênh micro sẽ 

được tính như trong Bảng 2.3. 

a)  

  (b) 

Hình 2. 8 Mô hình thiết bị bay hơi kênh micro. 

Ngõ vào 

10oC 

CO2 ra 

15oC 

Vùng 2 pha 

Vùng quá 

nhiệt 
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Bảng 2. 1 Bảng giá trị tính toán các hàm theo độ khô x 

x Rel Rev X2 Φ2 S 

αNB 

(W/m2K) F 

αlo 

(W/m2K) 

αtp 

(W/m2K) 

0,61 5813,67 47944,13 0,50 32,60 0,37 6,84E+03 2,58 4194,32 1,34E+04 

0,65 5208,08 51057,39 0,42 35,65 0,37 6,84E+03 2,73 3840,99 1,30E+04 

0,69 4602,49 54170,64 0,35 39,21 0,37 6,84E+03 2,91 3479,33 1,27E+04 

0,73 3996,90 57283,90 0,29 43,49 0,37 6,84E+03 3,12 3107,99 1,22E+04 

0,77 3391,31 60397,16 0,23 48,81 0,37 6,84E+03 3,39 2725,18 1,18E+04 

0,81 2785,72 63510,41 0,18 55,73 0,37 6,84E+03 3,74 2328,36 1,12E+04 

0,85 2180,13 66623,67 0,14 65,37 0,37 6,84E+03 4,22 1913,75 1,06E+04 

0,89 1574,54 69736,92 0,09 80,30 0,37 6,84E+03 4,96 1475,10 9,88E+03 

0,93 968,95 72850,18 0,06 108,53 0,37 6,84E+03 6,38 1000,32 8,94E+03 

0,97 363,35 75963,43 0,02 200,48 0,38 6,84E+03 10,97 456,42 7,58E+03 

Hệ số toả nhiệt đối lưu của môi chất CO2 hai pha thay đổi dần theo độ khô 

được thể hiện như hình 2.16. Độ khô của môi chất vào thiết bị bay hơi ở trạng thái 2 

pha có giá trị 0,61 và tăng dần độ khô cho đến khi hoá hơi hoàn toàn. Khi độ khô tăng 

từ 0,61 đến 0,97 thì hệ số toả nhiệt đối lưu của môi chất giảm dần đều từ 13 kW/m2K 

xuống gần 7,5 kW/m2K.  

 

Hình 2. 9 Dự đoán hệ số toả nhiệt CO2 theo độ khô  

1

4

7

10

13

16

0,5 0,6 0,7 0,8 0,9 1

C
ư

ờ
n

g
 đ

ộ
 t

o
ả

 n
h

iệ
t 

α
tp

 

(k
W

/m
2
K

)

Độ khô x



12 

 

Các thực nghiệm [102] được thể hiện ở Hình 2.17 với đường kính thuỷ lực 

tương đương 3 mm, nhiệt độ bão hoà của môi chất ở 10 oC, lưu lượng khối lượng 300 

kg/m2.s. Tại vị trí đầu vào, môi chất có độ khô x >0, cường độ toả nhiệt đối lưu của 

môi chất CO2 trong kênh trong khoảng từ 10 – 21 kW/m2K. Cường độ toả nhiệt giảm 

dần 10 – 4 kW/m2K khi độ khô tăng x lên 1. Như vậy, cường độ toả nhiệt của môi 

chất CO2 tại TBBH trong luận văn này đạt 13 kW/m2K - 7,5 kW/m2K trong khoảng 

độ khô ( 0,6 - 0,98) có giá trị tương đương với các nghiên cứu đã công bố. 

 

Hình 2. 10 Hệ số toả nhiệt CO2 trong nghiên cứu [102] 

 Hệ số toả nhiệt đối lưu CO2 ở trạng thái bão hoà khô và quá nhiệt. 

𝛼𝑠𝑝 =
𝑁𝑢𝑔𝜆𝑠𝑝

𝐷ℎ

= 6,144 (𝑘𝑊/𝑚2𝐾) 
(2.83) 

 Độ chênh lệnh áp suất trên thiết bị bay hơi kênh micro. 

Δ𝑝 = Δ𝑝𝑐 + Δ𝑝𝑓,1𝑝ℎ + Δ𝑝𝑓,𝑡𝑝 + Δ𝑝𝑎 + Δ𝑝𝑒 (2.85) 

Δ𝑝 = 28,48 + 4,3 + 4,6 + 5,68 + 139,29 = 182(𝑘𝑃𝑎) = 1,82(𝑏𝑎𝑟) (2.86) 
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Chương 3. MÔ PHỎNG SỐ VÀ THIẾT LẬP THỰC NGHIỆM 

 

3.1. Mô phỏng số cho TBBH kênh micro. 

 Thiết lập mô hình mô phỏng thứ I [79] 

 Thiết lập mô hình mô phỏng thứ II 

Thiết bị bay hơi kênh micro đã được tính toán và chọn ở mục trên. Do thiết bị 

bay hơi có nhiều kênh nhỏ, cánh mỏng, kích thước thiết bị lớn so với kích thước bé 

của kênh và cánh tản nhiệt nên nên việc mô phỏng cả thiết bị bay hơi thì cần có máy 

tính rất mạnh để có thể thực hiện được. Để giải quyết vấn đề này, một đoạn kênh 

micro của thiết bị bay hơi (Hình 3.2) sẽ được chọn để mô phỏng số trên phần mềm 

mô phỏng số COMSOL Multiphysics phiên bản 5.3. 

 

Hình 3. 1 Lấy mẫu kênh micro để mô phỏng số. 

Một đoạn kênh được dung mô phỏng được gọi là mẫu số II có chiều dài 200 

mm. Mẫu này được vẽ lại như Hình 3.3 thể hiện. Hai mặt của thiết đều có cánh tải 

nhiệt dày 0,1mm, cao 5mm, rộng 14mm. Các kênh micro có hình vuông với cạnh 

Vị trí lấy 

mẫu để 

mô phỏng 

Ra 

Vào 
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900µm, chiều dài mỗi kênh là 200 mm. 

 

Hình 3. 2 Mẫu TBBH kênh micro dùng trong mô phỏng số. 

 Điều kiện biên cho mẫu mô phỏng số II 

Các điều kiện ban đầu của bài toán đặt ra được thể hiện trong Bảng 3.3. Môi 

chất dùng trong mô phỏng là CO2, có nhiệt độ đầu vào là 5oC, áp suất 37 bar. Môi 

trường làm mát là không khí có nhiệt độ 18,6 oC, vận tốc gió từ 3m/s. 

Bảng 3. 1. Điều kiện mô phỏng số mẫu số II 

Môi 

chất 

Môi 

trường 

giải 

nhiệt 

Kích thước kênh 

(mm) 

Vật 

liệu 
Điều kiện mô phỏng 

CO2 Không 

khí 

Hình chữ nhật, 

W=0,9; H= 0,9; 

L=200, 10 kênh 

Nhôm Pin=37 bar, m = 5.2g/s, Vair= 

3m/s, Tair=18.6oC, Tco2= 5 oC, 

h_air = 10 [W/m^2*K] 

 Lời giải số cho mẫu mô phỏng số I+II 

Các phương trình trên và các điều kiện mô phỏng (Bảng 3. 1, Bảng 3. 2 và 

Bảng 3.3 ) được giải bằng phương pháp phần tử hữu hạn với lời giải PARDISO 

(Parallel Direct Solver) [107] để tìm ra các giá trị nhiệt độ, vận tốc, áp suất và entalpy. 

Giá trị áp suất bay hơi p_out được dùng dựa trên các nghiên cứu trước đã công bố 

[107]. Mô hình này được giải bởi phần mềm đa vật lý COMSOL, phiên bản 5.2a. Cấu 
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hình máy: Core I7-3740QM 2.7 GHz; DDRAM2 ECC CORSAIR 16GB; SSD 

SATA3 250GB; VGA rời QUADPRO K3000M. Lưới sau khi được tạo xong có: 240 

đỉnh, 9887 cạnh, 44466 biên và 180522 phần tử.  

Sai số tương đối và tuyệt đối đã chọn cho lời giải là 10-6. Sai số tuyệt đối và 

tương đối kiểm soát sai số trong từng bước giải. Cụ thể hơn, để cho vector của đại 

lượng U tương ứng với lời giải tại bước thời gian nào đó và E là ước lượng sai số 

trong U của công cụ giải được xác nhận trong suốt bước này. Bước được chấp nhận 

nếu 

       (3.13)

 

trong đó Ai là sai số tuyệt đối của đại lượng i, R là sai số tương đối, N là số bậc tự do. 

 Kết quả và thảo luận mẫu mô phỏng số 

Các kết quả và thảo luận đã được trình bày ở chương sau. 

3.2. Thiết lập thực nghiệm hệ thống lạnh CO2  

 Lập sơ đồ thí nghiệm 

 

Hình 3. 3 Sơ đồ hệ thống thí nghiệm. 

 Các thiết bị sử dụng. 
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3.2.2.1. Máy nén lạnh CO2 

Máy nén lạnh CO2 của hãng Dorin với model CD 180H được sử dụng trong 

nghiên cứu thực nghiệm này như Hình 3.5. Máy nén được cấp nguồn 3 pha, điện áp 

380V và tần số 50Hz.  

3.2.2.2. Thiết bị làm mát. 

Thiết bị làm mát sử dụng trong mô hình thực nghiệm là loại panasonic ống 

đồng ϕ6,4 mm, với diện tích trao đổi nhiệt 8,8 m2, môi chất sử dụng trước đó là R22, 

được thể hiện trong Hình 3.6. Thiết bị làm mát đã được thử nghiệm với phương pháp 

kiểm tra thủy lực không bị phá huỷ hoặc bị biến dạng ở áp suất 150 bar [81]. 

3.2.2.3. Dàn bay hơi kênh micro 

Diện tích dàn bay hơi theo tính toán thiết kế ban đầu là 2,5 m2. Trong nghiên 

cứu thực nghiệm này, một dàn bay hơi kênh micro có diện tích trao đổi nhiệt bề mặt 

ngoài thiết bị là 2,5 m2 đã được sử dụng, như được thể hiện ở Hình 3.7. Chất liệu cho 

bộ trao đổi nhiệt này là nhôm, được sử dụng làm chất nền với độ dẫn nhiệt 237 W/mK, 

khối lượng riêng 2700 kg/m3 và nhiệt dung riêng khối lượng đẳng áp là 904 J/(kgºC). 

Thiết bị bay hơi kênh micro đã được thử nghiệm; không biến dạng hay bị phá huỷ ở 

áp suất 90 bar [81]. 

3.2.2.4. Van tiết lưu tay 

 Thiết bị quá lạnh 

Hình 3. 9 mô tả kích thước thiết bị quá lạnh được sử dụng trong hệ thống thực 

nghiệm này. Các thông số hình học của các thiết bị được thể hiện: 

 Dụng cụ thí nghiệm 

3.3. Lắp đặt hệ thống điều hoà không khí CO2. 

Sau khi tinh toán và chọn thiết bị, hệ thống thực nghiệm được lắp đặt như Hình 

3.10. Hệ thống gồm có phần làm lạnh chứa THBH kênh mini hoặc micro, van tiết 

lưu, thiết bị quá lạnh. Phần giải nhiệt gồm máy nén và thiết bị làm mát. Ống đồng 

được bọc cách nhiệt, kết nối các thiết bị lại với nhau. Không gian làm mát được bọc 

cách nhiệt để các thông số đo đạt được chính xác.  
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Hình 3. 4 Hoàn thiện hệ thống lạnh CO2 

(1. Máy nén; 2. Van tiết lưu; 3. Dàn bay hơi micro; 4. Dàn làm mát) 

  

1 

2 

3 
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Chương 4. CÁC KẾT QUẢ VÀ THẢO LUẬN 

4.1. Các kết quả và thảo luận mô phỏng số  

 Kết quả và thảo luận mô phỏng số mẫu I 

 Kết quả và thảo luận mô phỏng thứ II 

4.1.2.1. Kết quả về nhiệt độ 

 

Hình 4. 1. Trường nhiệt độ trong kênh micro mẫu số II 

 

Hình 4. 2. Trường nhiệt độ của TBBH sử dụng camera nhiệt. 

4.1.2.2. Kết quả về áp suất 

4.1.2.3. Kết quả bề mặt thay đổi pha 

4.2. Các kết quả thực nghiệm và thảo luận 

 Thực nghiệm so sánh lý thuyết tính toán 
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Bảng 4. 1 Thông số thực nghiệm so sánh lý thuyết 

 
p1 

(bar) 

t1 

(oC) 

p2=p3 

(bar) 

t2 

(oC) 

t3 

(oC) 

p4 

(bar) 

t4 

(oC) 

Δt 

(oC) 

Δp 

(bar) 

m 

(kg/h) 

COP 

Expr 43 18,7 82 71,9 36,5 45 10,5 8,2 2 106,7 2,63 

Calc 45 15 82 61 36 45 10 5 0 109,5 3,77 

 

 

Hình 4. 3. Điểm nút của chu trình thực nghiệm và lý thuyết trên đồ thị lg p-h 

- Với nhiệt độ môi trường 32oC, nhỏ hơn 1oC so với lý thuyết, nhưng nhiệt độ 

môi chất ra khỏi dàn làm mát t3 cao hơn nhiệt độ ra khỏi dàn làm mát theo lý 

thuyết 0,5oC. 

- Theo tính toán lý thuyết, quá trình 1 - 2 nén đoạn nhiệt, đẳng entropy nên S1 

= S2. Tuy nhiên trên thực nhiệm, tổn thất xảy ra ở quá trình này nên nhiệt độ 

đầu đẩy t2 (71,9oC) cao hơn nhiệt độ đầu đẩy lý thuyết (61oC). 

- Quá trình 4 – 1: môi chất qua thiết bị bay hơi kênh micro bị tổn thất áp suất 

khoảng 1,5 – 2 bar. Trong khi tính toán được bỏ qua. 

- Độ quá nhiệt trên thiết bị bay hơi là 8,2oC. Cao hơn 3,2oC so với độ quá nhiệt 

theo lý thuyết (5oC). Có thể do một vài lý do sau: nhiệt độ và lưu lượng không 

khí qua TBBH, diện tích trao đổi nhiệt của TBBH lớn hơn so với tính toán lý 

thuyết, lưu lượng khối lượng gas lạnh qua hệ thống, …  
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 Ảnh hưởng của quá trình quá lạnh 

 

Hình 4. 4. Các điểm của chu trình có quá lạnh và không quá lạnh 

 Hình 4.11 biểu diễn các điểm của chu trình của hệ thống có quá lạnh và hệ 

thống không có quá lạnh có cùng áp suất đẩy 77 bar. Do ảnh hưởng của quá trình quá 

lạnh, khi ra khỏi TBLM, gas lạnh được làm mát 1 lần nữa, nhiệt độ giảm thêm từ 1 – 

2oC. Điều này làm cho năng suất lạnh riêng của chu trình có quá lạnh lớn hơn năng 

suất lạnh riêng của chu trình không có quá lạnh. 

 Ảnh hưởng của quá trình hồi nhiệt đến đặc tính truyền nhiệt 

Bảng 4. 2 Thông số điểm nút của hệ thống lạnh có hồi nhiệt.  

Dựa vào các thông số đo được trên, đồ thị chu trình lạnh được hiển thị trong Hình 

4.14 bởi phần mềm EES. 

p1 

(bar) 

t1 

(C) 

t1’ 

(C) 

p2,p3 

(bar) 

t2 

(C) 

t3’’ 

(C) 

t3’ 

(C) 

t3 

(C) 

p4 

(bar) 

t4 

(C) 

x4 

 
COP 

q0 

( kJ/kg) 

l 

( kJ/kg) 

m 

(kg/h) 

40,5 12 10,5 77 63,5 34,5 33,4 31,9 42.5 8.1 0,41 4,27 130,5 30,51 105,6 
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Hình 4. 5. Các điểm thí nghiệm của hệ thống có hồi nhiệt 

 Môi chất lạnh được nén đến điểm 2 (77 bar, 63,5oC), sau đó được giải nhiệt 

qua thiết bị làm mát bằng gió tới điểm 3’’ (77 bar, 34,5 oC). Tại thiết bị hồi nhiệt, ống 

đồng dòng gas đi có nhiệt độ cao tiếp xúc, trao đổi nhiệt với ống đồng dòng gas về 

có nhiệt độ thấp, làm nhiệt độ môi chất lạnh được làm mát lần 2 tới điểm 3’ (77 bar, 

33,4oC). Thiết bị quá lạnh được đặt trong phòng lạnh, nên nhiệt độ gas lại được làm 

mát lần 3 tới điểm 3 (77 bar, 31,9oC). Tiết lưu làm áp suất môi chất giảm đột ngột, 

nhiệt độ tỉ lệ thuận với áp suất nên nhiệt độ cũng giảm theo đến điểm 4 (42,5 bar, 

8,1oC). Qua thiết bị bay hơi kênh micro, môi chất nhận nhiệt độ và bị giảm áp suất 

tới điểm 1’ (40,5 bar, 10,5oC). Gas qua thiết bị hồi nhiệt để nhận nhiệt đạt điểm 1 

(40,5bar, 12oC). Sau đó, môi chất về máy nén để bắt đầu chu trình mới. 

Khảo sát chu trình lạnh có quá nhiệt tại các giá trị áp suất khác nhau, nhiệt độ bay 

hơi khác nhau. Các thông số được thể hiện ở Bảng 4.8. 

  



22 

 

Bảng 4. 3 Thông số điểm nút của hệ thống lạnh có hồi nhiệt, quá lạnh  

 

 

Hình 4. 6. Mối quan hệ giữa áp suất đẩy và độ chênh nhiệt độ tại IHX  

 Khảo sát độ chênh nhiệt độ vào ra tại thiết bị hồi nhiệt và áp suất đầu đẩy được 

thể hiện ở Hình 4.15. Khi thay đổi áp suất đầu đẩy từ 74 -  78 bar, độ chênh nhiệt độ 

giữa đầu vào và ra ở phia gas nóng thay đổi trong khoảng 1oC; độ chênh nhiệt độ giữa 

đầu vào và ra phía gas lạnh thì giảm nhẹ từ 2,5oC – 1,5oC.  

0
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p1 
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t1 
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p2,p3 
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t2 

(C) 

t3’’ 

(C) 

t3’ 

(C) 

t3 

(C) 

p4 

(bar) 

t4 

(C) 

x4 

 
COP 

q0 

( kJ/kg) 

l 

( kJ/kg) 

m 

(kg/h) 

40 10 8,4 78 64,6 34,8 33,5 32,1 41,5 7 0,41 3,9 129,9 33,2 103,1 

40,5 12 10,5 77 63,5 34,5 33,4 31,9 42.5 8,1 0,41 4,27 130,5 30,5 105,6 

41,5 13,2 11,1 76 62,6 34,4 33,2 31,8 43 8,5 0,43 4,13 124,5 30,1 106,8 

42 15,4 13,2 75 62,4 34,5 33,6 31,6 44 9,3 0,47 4,03 117,3 29,1 108 

42,5 16,7 14,1 74 61,2 34,3 33,3 31,4 45 10 0,71 2,67 70,87 26,54 110 
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Hình 4. 7. Mối quan hệ nhiệt độ bay hơi vs năng suất lạnh riêng và áp đẩy 

 Hình 4.16 thể hiện mối quan hệ giữa nhiệt độ bay hơi tại TBBH với năng suất 

lạnh riêng và áp suất tại đầu đẩy của hệ thống. Khi nhiệt độ bay hơi ở 7; 8oC; áp suất 

đầu đẩy đạt 78, 77 bar thì năng suất lạnh riêng của chu trình có hồi nhiệt đạt khoảng 

130 kJ/kg. Khi tăng nhiệt độ bay hơi của CO2 lên đến 10oC, tương ứng với việc giảm 

áp suất đầu đẩy xuống từ 77 – 74 bar thì năng suất lạnh riêng giảm dần xuống 70 

kJ/kg. 

 So sánh quá trình hồi nhiệt, quá lạnh và chu trình thường 

Bảng 4. 4 Thông số điểm nút của 3 chu trình lạnh.  
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q0 
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(kg/h) 

TT 43,5 19,4 - 77 68,4 - - 34,3 45 10 2,14 67,1 31,22 105,2 

QL 43,5 18,6 - 77 66,8 - 34,6 32,9 45 10,2 3,45 105,1 30,41 107,2 

HN,QL 40,5 12 10,5 77 63,5 34,5 33,4 31,9 42.5 8,1 4,27 130,5 30,5 105,6 
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Hình 4. 8. So sánh cả 3 chu trình trên đồ thị lg p-h 

 Với nhiệt độ môi trường khoảng 31oC, khả năng giải nhiệt của TBLM khi gas 

CO2 ra khỏi thiết bị có giá trị trên 34oC trên cả 3 chu trình, cao hơn nhiệt độ môi 

trường 3oC. Khi quá lạnh được thêm vào hệ thống, nhiệt độ trước tiết lưu giảm 1,5oC 

so với nhiệt độ trước tiết lưu của chu trình thông thường. Điều này làm cho năng suất 

lạnh trên chu trình có quá lạnh đạt 105 kJ/kg, lớn hơn so với năng suất lạnh của chu 

trình thông thường.  

Hồi nhiệt thêm vào trước quá lạnh trong hệ thống, gas sau khi ra khỏi TBLM vào 

thiết bị hồi nhiệt (IHX). Tại đây (3’’ – 3’), gas sẽ nhả nhiệt cho đường gas lạnh về 

máy nén (1’ – 1), gas được làm mát lần nữa tại thiết bị quá lạnh, làm cho nhiệt độ 

trước tiết lưu được cải thiện 2 lần đạt giá trị khoảng 32oC, thấp hơn chu trình chỉ có 

quá lạnh và chu trình thông thường lần lượt là 1oC và 2,3oC. Năng suất lạnh riêng 

trên chu trình có hồi nhiệt, quá lạnh đạt 130 kJ/kg, có giá trị lớn hơn 2 chu trình chỉ 

có quá lạnh và chu trình thông thường lần lượt là 105 kJ/kg và 67 kJ/kg. 
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Hình 4.18 thể hiện chu trình hệ thống lạnh CO2 của đề tài so với các nghiên cứu 

liên quan. Trong các nghiên cứu [104, 105], áp suất đầu đẩy được thực nghiệm khá 

cao (trên 90 bar). Nhưng với đề tài này, áp suất đầu đẩy được khảo sát ở mức từ 75 

đến 90 bar. 

 

Hình 4. 9. So sánh chu trình hiện tại với nghiên cứu kháctrên đồ thị lg p-h 

 Ảnh hưởng của tỉ số nén đến năng suất lạnh. 

 

Hình 4. 10. Ảnh hưởng tỉ số nén đến năng suất lạnh và lưu lượng khối lượng gas  
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 Hình 4.20 thể hiện mối tương quan giữa tỉ số nén p2/p1, năng suất lạnh, và lưu 

lượng khối lượng CO2 qua hệ thống. Khi thay đổi tỉ số nén từ 1,54 lên 1,82 thì lưu 

lượng khối lượng gas qua hệ thống giảm từ 121 kg/h xuống 108 kg/h. Tuy nhiên, 

năng suất lạnh trên TBBH thay đổi ít xung quanh giá trị 3 kW, khi tỉ số nén thay đổi 

từ 1,6 – 1,82 và đạt giá trị tốt nhất 3,5 kW tại tỉ số nén 1,56. 

 

Hình 4. 11. Ảnh hưởng lưu lượng gas đến hệ số COP 

 Hình 4.23 thể hiện sự ảnh hưởng của tỉ số nén p2/p1 tới hệ số COP của chu 

trình. Khi tỉ số nén p2/p1 tăng từ 1,6 đến 1,8 thì hệ số COP thay đổi ít xung quanh 

giá trị 3,1. Tuy nhiên, tỉ số nén 1,56 thì hệ số COP của hệ thống và đạt giá trị cao nhất 

là 4,1.  

Như vậy, hệ thống được thực nghiệm trong điều kiện nhiệt độ không khí làm mát 

30,5oC. Nhiệt độ bay hơi trong khoảng 11 – 14,5oC. Khảo sát tỉ số nén p2/p1 bằng 

phương pháp điều chỉnh van tiết lưu:  

- Tỉ số nén trong khoảng 1,54 – 1,61 thì độ quá nhiệt trên TBBH giảm nhanh, 

độ chênh nhiệt độ từ đầu ra TBBH về máy nén lại tăng nhan. 

- Tỉ số nén p2/p1 tăng thì lưu lượng khối lượng môi chất lạnh giảm. 

- Tại giá trị tỉ số nén 1,56, hệ thống đạt năng suất lạnh lớn nhất 3,5 kW và hệ số 

COP đạt 4,1. 
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 Ảnh hưởng của lưu lượng không khí qua TBBH đến năng suất lạnh 

 

Hình 4. 12. Mối quan hệ giữa vận tốc không khí và năng suất lạnh riêng 

Hình 4.29 thể hiện rằng giá trị năng suất lạnh riêng tăng từ 70 kJ/kg lên 100 

kJ/kg khi tăng vận tốc không khí từ 0,5 đến 2 m/s. Năng suất lạnh riêng đạt giá trị 

cực đại khi vận tốc không khí là 2,5 m/s. Sau đó, năng suất lạnh riêng có chiều hướng 

giảm dần khi vận tốc không khí đầu vào tăng lên đến 4,5 m/s. 
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Chương 5. KẾT LUẬN VÀ HƯỚNG PHÁT TRIỂN 

5.1. 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 phân tích lý thuyết, phương pháp mô phỏng số và phương pháp 

thực nghiệm. Hệ thống được thiết kế có năng suất lạnh khoảng 9000BTU/h 

(~2600W), được lắp đặt tại TP. HCM và được vận hành ở chế độ trên tới hạn (31oC 

và 73,8 bar). Ngoài ra, thiết bị làm mát được đặt ở vị trí có mái che, bóng mát để nhiệt 

độ môi trường xunh quanh khoảng 31 đến 34oC. Các kết quả đạt được như sau: 

- Đã trình bày được cơ sở lý thuyết và các phương trình truyền nhiệt 

- Đã tính toán, thiết kế và lắp đặt hệ thống lạnh cỡ nhỏ với môi chất CO2 

- Mô phỏng số cho ống dẹp có cánh tải nhiệt gồm 10 kênh micro bằng nhôm có 

kích thước 0,5 x 0,5 x 120 với các điều kiện ban đầu là áp suất vào dàn bay 

hơi 38 bar, lưu lượng khối lượng 1,6 g/s và 3,2 g/s; vận tốc không khí thay đổi 

từ 2 – 5 m/s, nhiệt độ không khí qua kênh 35oC, nhiệt độ môi chất lạnh CO2 

bão hoà 5oC. Kết quả đạt được khi thay đổi vận tốc không khí từ 2 – 5 m/s thì 

nhiệt độ đầu ra thiết bị tăng lần lượt là 13 đến 16oC và 10 đến 12oC. Lưu lượng 

khối lượng gas qua TBBH tỉ lệ nghịch với độ quá nhiệt của thiết bị. Tổn thất 

áp suất qua TBBH là 0,164 bar. 

- Mô phỏng số cho ống dẹp có 10 kênh bằng nhôm, có cánh với kích thước 0,9 

x 0,9 x200, trong điều kiện ban đầu: áp suất vào dàn bay hơi 37 bar, lưu lượng 

khối lượng 5,2 g/s; vận tốc không khí thay đổi từ 3 m/s, nhiệt độ không khí 

qua dàn 18,6oC, nhiệt độ môi chất lạnh CO2 5oC. Kết quả đo được có giá trị 

tương đương với dữ liệu thực nghiệm. Sự chuyển pha môi chất CO2 tại đầu 

vào 0,50, thay đổi ở đầu ra là 0,52. Các kết quả mô phỏng số là những đóng 

góp mới và quan trọng trong lĩnh vực mô phỏng dòng hai pha.  

- Thực nghiệm so sánh với kết quả lý thuyết tính toán kế hệ thống trong cùng 

điều kiện áp suất đầu đẩy 82 bar và nhiệt độ bay hơi 10oC. Kết quả đạt được 

là ở thực nghiệm nhiệt độ đầu đẩy lớn hơn 10oC so với nhiệt độ theo lý thuyết, 
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do phần tính toán lý thuyết bỏ qua tổn thất ở quá trình nén. Tổn thất áp suất 

qua TBBH kênh micro 1,5 – 2 bar. Độ quá nhiệt trên TBBH ở thực nhiệm 

(8,2oC) cao hơn 3,2oC so với giả thiết của lý thuyết (5oC). 

- Hệ thống lạnh sử dụng môi chất CO2 đã được thực nghiệm trong điều kiện 

nhiệt độ môi trường 31oC, áp suất đầu đẩy 77 bar, không thay đổi lưu lượng 

khối lượng môi chất (~ 107 kg/h). Các kết luận như sau: 

o Quá trình quá lạnh làm giảm nhiệt độ gas trước tiết lưu từ 1 - 2oC nên 

năng suất lạnh riêng của hệ thống cũng tăng từ 67,1 đến 105,1 kJ/kg. 

o Quá trình hồi nhiệt tận dụng nhiệt lạnh về máy nén để giảm nhiệt độ 

gas trước tiết lưu. Khi hệ thống có cả quá trình hồi nhiệt và quá trình 

quá lạnh, gas trước tiết lưu có nhiệt độ thấp nhất so với 2 trường hợp 

trên (31,9oC < 32,9oC < 34,3oC), nên nhiệt độ bay hơi gas sau tiết lưu 

đạt 8oC thấp hơn 10oC ở 2 trường hợp trên. Năng suất lạnh riêng đạt 

130,5 kJ/kg. 

o Tổn thất áp suất từ 1 – 1,5 bar. Nhiệt độ gas khi qua quá lạnh giảm 

khoảng 1 – 2oC, qua hồi nhiệt thì giảm ~ 1oC. Quá trình hồi nhiệt còn 

làm tăng nhiệt độ về máy nén, đảm bảo môi chất bay hơi hoàn toàn.  

- Hệ thống được thực nghiệm trong điều kiện nhiệt độ không khí làm mát 

30,5oC. Nhiệt độ bay hơi trong khoảng 11 – 14,5oC. Khảo sát sự thay đổi tỉ số 

nén p2/p1 bằng phương pháp điều chỉnh van tiết lưu: 

o Tỉ số nén trong khoảng 1,54 – 1,61 thì độ quá nhiệt trên TBBH giảm 

nhanh, độ chênh nhiệt độ từ đầu ra TBBH về máy nén lại tăng nhanh. 

o Tỉ số nén p2/p1 tăng thì lưu lượng khối lượng môi chất lạnh giảm. 

o Tại giá trị tỉ số nén 1,56, hệ thống đạt năng suất lạnh lớn nhất 3,5 kW 

và hệ số COP đạt 4,1. 

- Ảnh hưởng của lưu lượng không khí qua TBBH đến năng suất lạnh được khảo 

sát khi thay đổi vận tốc không khí qua TBBH trong điều kiện nhiệt độ môi 

trường giải nhiệt 32oC, áp đẩy 77 bar, áp hút 50 bar, nhiệt độ bay hơi ~ 15oC. 

Không khí vào TBBH có nhiệt độ ~28,3oC, độ ẩm ~66,5% 
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o Khi tăng vận tốc không khí qua TBBH từ 0,5 – 4,5 m/s thì độ quá nhiệt 

phía không khí giảm từ 5 xuống 3oC, nhưng độ quá nhiệt phía gas lạnh 

thì tăng từ 3 lên 12oC. 

o Khi vận tốc không khí tăng từ 0,5 đến 2 m/s thì lưu lượng khối lượng 

nước ngưng tăng từ 0,1 g/s đến 0,3 g/s, và năng suất lạnh riêng phía 

môi chất cũng tăng từ 70 kJ/kg đến 100 kJ/kg. Trong khoảng vận tốc 

không khí 2 – 4 m/s, lưu lượng khối lượng nước ngưng thay đổi ít tại 

0,3 g/s, trong khi năng suất lạnh riêng đạt giá trị cực đại 105 kJ/kg tại 

giá trị vận tốc 2,5 m/s. 

- Các kết quả nghiên cứu đã góp phần bổ sung một lượng dữ liệu khoa học hữu 

ích về điều hòa không khí dùng môi chất CO2 trên tới hạn nhưng áp suất đầu 

đẩy dưới 90 bar. 

5.2. Hướng phát triển 

- Đề tài hệ thống điều hoà sử dụng thiết bị bay hơi kênh micro dùng môi chất lạnh 

CO2 là đề tài mới ở việt nam và trên thế giới. Vì thế, còn nhiều vấn đề có thể tiếp tục 

nghiên cứu ở đề tài này: 

+ 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 

+ Nghiên cứu hệ thống lạnh ghép tầng, hệ thống lạnh 2 cấp. 
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