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摘　 要　 本文设计了一种可用于通信机柜的半导体冷却装置，搭建了测试平台测试分析了散热量及冷却效率。 根据测试结果分

析了该半导体冷却装置在空气冷却工况下的散热量、冷却效率及影响因素，得到性能评价参数。 结果表明：当环境平均温度为

２６ ℃且输入功率在 ２００ ～ ３６０ Ｗ 范围内时，装置的冷却效率先增大后减小，在输入功率为 ２３２ Ｗ 时冷却效率达到最大值 ６９． ５％ ，
制冷小室平均散热量为 ４５５． ４５ ｋＪ，半导体冷却装置的冷却功率为 １５１． ８ Ｗ，且在相同条件下该装置可以带走 ５ ｋＷ 通信机柜

３􀆰 ０４％的热量。
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　 　 随着电子设备的发展，数据机房内机柜服务器功

率密度及数量逐渐增多，散热量也飞速增长。 通信机

房和基站内设备散热量大且集中，内部设备全年不间

断高负荷运行。 针对高性能计算机大功率、高热密度

的电子冷却需求，不同学者以节能、环保、高可靠性和

良好的调节特性为目标，对机房内部合理改造及通信

机房不同的冷却方式提出了多种节能方案。 但通信

机柜与半导体冷却装置的结合应用，尚未有人进行系

统的研究。
国内外研究人员对通信机房空调系统进行了大

量研究。 在风冷方面，Ｃ． Ｄ． Ｐａｔｅｌ 等［１］ 建立了静压

箱孔板送风机房模型，研究改变冷热通道尺寸和机架

功率对空调负荷的影响。 Ｃ． Ｋ． Ｋａｉｌａｓｈ 等［２］ 研究了

通信机柜的布置方式、防静电地板开放空间及空隙大

小等因素对机房环境的影响。 Ｒ． Ｓｈａｒｍａ 等［３］ 利用

ＣＦＤ 模拟机架、冷热通道和机房尺寸对机房热环境

的影响。 林阳洸［４］ 对送风方式进行了研究，研究表

明下送风的气流组织方式最佳，机柜面对面或对背的

冷热通道布局可减少机柜形成的热通道数量。 吕爱

华等［５］对数据通信机房空调上送风侧回风的气流组

织方式下 ＩＴ 设备的空调冷却效果进行实验测试，分
析了冷却效率低的原因，找到现有通风冷却方式存在

的主要问题，并提出了相应改进措施。
在热管冷却方面，孙世梅等［６］ 根据热管换热器

结构特点及传热特性，建立了热管换热器的壳程流动

与传热的三维物理模型。 模型引入了多孔介质模型

中分布阻力和分布热源的概念，通过 ＣＦＤ 模拟研究

了热管换热器压力降与温度场分布，模拟结果与实验

结果吻合良好，为热管换热器的进一步理论研究和推

广应用提供了依据。 王蒙［７］ 对蒸气压缩分离式热管

复合制冷系统进行了研究，复合区的引入有效拓宽了

热管的运行温区，提高了冷源系统的综合效率，热管
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复合型冷源系统具有运行温区宽、可靠性高和节能的

优点，特别适用于高性能计算机等高热密度电子集成

系统全天候温控的需要，与传统蒸气压缩式冷源系统

相比，综合节能率大于 ４０％ 。 曹双俊［８］ 提出一种新

型重力热管，研究了充液量及热管倾斜角度对传热的

影响，并进行了实验验证，实验结果与数值模拟结果

吻合。 研究结果表明：加热功率对热管换热器传热性

能具有重要影响，随着加热功率的增加，热管换热器

运行热阻减小；当充液率为 ２０％左右时，各加热功率

下装置的运行热阻达到最小值；充液率为 ２０％ ，当加

热功率较小时，随着倾斜角度的增加，热管换热器的

运行热阻有减小的趋势，当加热功率较大时，倾斜角

度对装置运行热阻影响较小；随着冷凝段风速的增

加，热管换热器运行热阻减小。 缪亚芹等［９］ 对一台

新型热管散热器进行了变工况性能测试研究。 该实

验采用人工环境实验室的空气处理机组模拟环境温

度（冷侧进风温度），用电加热装置调节散热器热侧

（热管蒸发段）空气进口温度。 冷侧进风温度在 ５ ～
４１ ℃范围调节，热侧进风温度在 ２０ ～ ５５ ℃ 范围调

节，得出散热功率与冷热侧进风温差有关，而与进出

风温度范围无关；对充液率分别为 ３５％ 和 ２５％ 的热

管散热器进行变工况实验研究，得出热管散热器充液

率为 ２５％时的性能优于充液率为 ３５％时的性能。 马

国远等［１０］ 建立了通信基站环控能耗模拟模型，对 ３
℃启动温差下的热虹吸管换热机组进行了研究，并将

全国有气象数据城市的换热机组的节能效果进行对

比，得知空调⁃热虹吸管换热机组联合运行可以取得

显著节能效果，大部分城市的节能率为 ３０％ ～ ５０％ 。
黄忠礼等［１１］将重力型热管应用于通信基站的温度调

节系统，对某地典型移动通信基站的环境温度控制技

术及能耗特点进行了分析，设计并安装了匹配基站热

负荷的分离式热管换热器，进行了能耗对比。 在该实

验条件下，加装重力型热管换热器的基站比只装有压

缩机空调的基站耗电减少 ３５％ 左右。 陈岚等［１２］ 对

水平排管串联型分离式热管进行了实验研究，分析了

充液率与换热量和换热系数的关系，得出该分离式热

管在以丙酮为工质、设定加热功率为１ ４００ Ｗ、空气流

速为 １􀆰 ３ ｍ ／ ｓ 时的最佳充液率为 ７０％ ～１１４％ 。 田浩

等［１３］以北京某典型信息机房节能改造项目为例，在
实测数据分析的基础上，讨论了热管空调系统在辅助

制冷和降低能耗等方面的应用效果和改进潜力。 安

装热管空调机组可为机房的空调系统节能 ４０％ ～
５０％ 。 金鑫等［１４］ 开发了微通道型分离式热管系统，
在室外平均环境温度为 ２７ ℃下运行，通过自动控制

与空调系统自由切换，可使制冷系统 ＣＯＰ 达到 ６􀆰 ２３，

具有较好的节能效果。 张海南等［１５］ 提出了一种新型

机械制冷 ／回路热管一体式机房空调系统，在避免电

磁阀切换的前提下实现了热管、制冷和双启三种模式

的自由变换，研究表明：三种工作模式均具备良好的

制冷能力，热管模式在 ２０ ℃ 温差下的 ＥＥＲ 可达

２０􀆰 ８，具有较好的节能效果。
大量国内外学者对半导体制冷片进行了研究。

Ｕ． Ｇｈｏｓｈａｌ 等［１６］从热力学与传热学的角度对半导体

制冷运行过程进行了深入的理论探讨，并研究了电

流、空气流量、热电材料的厚度及特性对半导体制冷

性能的影响。 Ｘ． Ｃ． Ｘｕａｎ［１７］对多级半导体制冷器作

了阐述，分离的电流不仅能提供较大的制冷能力，且
具有更高的制冷系数。 设计制冷箱时，半导体的制冷

特性和散热器的散热效果是考虑的重要因素。 Ｇ． Ｓ．
Ａｔｔｅｙ［１８］指出使用封闭的液体循环系统，半导体制冷

器的散热会有所提高。 Ｎ． Ｍ． Ｋｈａｔｔａｂ 等［１９ － ２０］ 研究

了在半导体的冷、热端用铝散热片散热性能。 Ｏ．
Ｓｕｌｌｉｖａｎ ［２１］研究了半导体制冷器在稳态与瞬态下的

工作情况，研究表明：在达到稳态冷却的基础上，给半

导体制冷器通以脉冲电流，可获得额外的制冷量，因
为在焦耳热未到达冷端之前珀尔贴效应已经起了作

用。 杜雪涛等［２２］ 通过实验和模拟，发现在水流量

０􀆰 ７５ Ｌ ／ ｍｉｎ 时，水冷型热管散热器可使满负载运行

的 ＣＰＵ 温度稳定在 ５０ ℃，进出水温差稳定在 ４􀆰 ７
℃，验证了数值模拟方法的合理性以及水冷型热管散

热器在服务器散热应用的可行性。 王莹等［２３］ 对水冷

散热、强制风冷散热、热管散热、热管加强制风冷散热

四种散热方式进行了实验研究，得出水冷散热效果最

好，但使用时需要加额外的水循环系统；热管散热效

率高，相同散热量下散热面积小。 半导体制冷片在近

几年得到了快速发展，已应用于航空、航天、医疗设

备、红外探测、科研等领域，至今单个制冷片最大制冷

功率可达 ３３９ Ｗ。 金刚善等［２４］通过半导体制冷实验

研究，模拟小空间（１ ｍ３）制冷环境，得知半导体热电

堆两端的散热器和散冷器结构是影响半导体制冷效

率的重要因素，热电堆的工作电压和电流与制冷效率

也有密切关系。 张奕等［２５］通过水冷式半导体冷藏箱

冷端和热端传热对冷藏箱性能实验，得到冷藏箱性能

与冷端风扇电压及热端冷却水温度的关系。 冷端传

热强化后，冷藏箱耗电量几乎不变，制冷量和制冷系

数增加，制冷温度及热端、冷端温度差降低，制冷性能

提高；热端冷却水温度降低，耗电量、制冷量及制冷系

数增加，制冷温度降低，半导体的热端、冷端温度差减

小，运行性能提高。 张晓芳等［２６］ 通过实验及计算，分
析了水冷式散热方式对半导体冷藏箱的影响，并研究
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了制冷性能与热端冷却水的关系，结果表明：水冷式

散热效果要明显优于传统风冷；冷却水温度降低，制
冷量增加，冷藏箱内温度下降。 徐昌贵等［２７］ 利用

Ａｎｓｙｓ 软件建立了半导体制冷箱的三维模型，对半导

体制冷片个数及在箱体中的位置进行了仿真和优化，
结果表明：当半导体制冷箱体积为 １０ Ｌ 时，３ 个型号

为 ＴＥＣ１⁃１２７０６ 的半导体制冷片布置在箱体顶端可使

箱内温度在 ３０ ｍｉｎ 内达到 ０ ～ ５ ℃。 马广青等［２８］ 将

热管散热器应用在半导体制冷箱中，探讨了导热硅

胶、不同功率半导体制冷片、强制风冷与自然风冷对

半导体制冷箱冷热端传热性能的影响；分析比较了热

端采用热管散热器的半导体制冷箱与采用翅片散热

器的半导体制冷箱的传热效果，研究了采用热管散热

器散热的半导体制冷箱的稳态传热特性。
本文提出一种通过通信机柜下部进行局部散热

的节能型机柜半导体冷却装置的构想，将通信机柜与

半导体冷却装置相结合来实现机柜散热。

１ 实验装置及测试系统

１􀆰 １ 实验装置
为研究半导体冷却装置的散热量、散热效率及影

响因素，本文设计并搭建了实验测试平台如图 １
所示。

空气冷却散热方式下的半导体冷却装置由制冷

小室、半导体制冷片、热管散热器、支架、测试仪器、隔
热材料等组成。 制冷小室用隔热板和支架搭建，制冷

小室内部尺寸为 ５００ ｍｍ ×２６０ ｍｍ ×１７０ ｍｍ；半导体

　 　 　 　

１ 测试台；２ 隔热板；３ 隔板（木板）；４ 风速风量测

孔；５ 温湿度测点；６ 热管散热器；７ 导热铜板；８ 半

导体制冷片；９ 散热通道进口；１０ 散热通道出口；１１
制冷小室；１２ 温度测点；１３ 散热风扇。

图 １ 半导体制冷装置性能测试原理

Ｆｉｇ． １ Ｐｅｒｆｏｒｍａｎｃｅ ｔｅｓｔ ｐｒｉｎｃｉｐｌｅ ｏｆ ｓｅｍｉｃｏｎｄｕｃｔｏｒ
ｒｅｆｒｉｇｅｒａｔｉｏｎ ｄｅｖｉｃｅ

制冷片型号为 ＴＥＣ１⁃１３９３６，外型尺寸为 ８０ ｍｍ × １２０
ｍｍ ×４􀆰 ６ ｍｍ（长 × 宽 × 厚）；散热器尺寸为 １１２ ｍｍ
×７５ ｍｍ ×１２４ ｍｍ（长 × 宽 × 高）。 空气温湿度及制

冷片温度分别通过 ＪＴＲ０８Ａ 多通道温湿度测试仪和

ＨＥ１３０Ｘ 多路温度记录仪进行测试，风速采用 ｔｅｓ⁃
ｔｏ４０５⁃ｖ１ 热敏风速仪进行测试。
１􀆰 ２ 测试系统

整个装置放置在温湿度恒定的实验室内，改变半

导体制冷片的输入功率，对半导体制冷片在不同功率

下的散热性能进行测试。 半导体制冷片的输入功率

分别设置为 ２００、２４０、２８０、３２０、３６０ Ｗ，热端散热方式

为空气冷却。 实验每次连续测试 １ ｈ，测试数据 １ ｍｉｎ
采集一次。 实验所用测试仪器及性能参数见表 １。

表 １ 测试仪器及性能参数

Ｔａｂ． １ Ｔｅｓｔ ｉｎｓｔｒｕｍｅｎｔｓ ａｎｄ ｐｅｒｆｏｒｍａｎｃｅ ｐａｒａｍｅｔｅｒｓ

仪器名称 型号 性能参数

多通道温湿度测试仪 ＪＴＲ０８Ａ
温度测量范围：０ ～ ５０ ℃；精度： ± ０􀆰 ２ ℃

相对湿度测量范围：０％ ～１００％ ；精度： ± ４％

多路温度记录仪 ＨＥ１３０Ｘ 测温范围： － １００ ～ １ ０００ ℃；精度： ± （０． ５％读数 ＋ ２）℃

热敏风速仪 ４０５⁃ｖ１
量程：０ ～ ９９ ９９０ ｍ３ ／ ｈ，０ ～ １０ ｍ ／ ｓ；分辨率：０􀆰 ０１ ｍ ／ ｓ；

精度： ± （０􀆰 １ ｍ ／ ｓ ＋ ５％读数）

２ 测试结果与分析

本实验主要通过制冷小室内空气温度和含湿量

的变化来计算和分析评价该装置的散热性能。 制冷

小室空气温度和相对湿度采集时间间隔为 １ ｍｉｎ。 实

验比较了空气冷却散热方式下五组不同工况的半导

体冷却装置的散热量、冷却效率及影响因素。

２􀆰 １ 制冷性能测试分析
２􀆰 １􀆰 １ 制冷小室散热量

装置的制冷性能主要通过不同工况下的制冷小

室散热量进行评价与分析，装置在制冷片功率分别为

２００、２４０、２８０、３２０、３６０ Ｗ 时，分别运行 ５０、４２、３７、３５、
２８ ｍｉｎ 后达到稳定状态，装置运行 ５０ ｍｉｎ 前（非稳态

过程）的制冷小室散热量可通过制冷小室内温度和

—４８—
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Ｖｏｌ． ３８， Ｎｏ． ５
Ｏｃｔｏｂｅｒ， ２０１７

相对湿度的变化来计算，计算公式如下：
Ｑ ＝ ΔｈρＶ （１）
Δｈ ＝ １􀆰 ０１Δｔ ＋ ０􀆰 ００１ Δｄ（２ ５００ ＋ １􀆰 ８４ ｔ） （２）

ｄ ＝ ６２２ ×
ｐｓ

Ｂ － ｐｓ
＝ ６２２ ×

φｐｂ

Ｂ － φｐｂ
（３）

式中： Ｑ 为制冷小室散热量，ｋＪ；ρ 为空气密度，
ｋｇ ／ ｍ３； Ｖ 为制冷小室体积，ｍ３；Δｈ 为空气焓差，
　 　 　 　

ｋＪ ／ ｋｇ 干空气；Δｔ 为制冷小室在 ５０ ｍｉｎ 内的空气温

升，℃；Δｄ 为 ５０ ｍｉｎ 内制冷小室空气含湿量变化，
ｇ ／ ｋｇ 干空气； ｐｓ 为水蒸气的分压力，Ｐａ； ｐｂ 为饱和

水蒸气的分压力，Ｐａ；φ 为空气相对湿度，％ ； Ｂ 为大

气压力，Ｐａ。
根据测试数据计算得到不同工况下制冷小室散

热量，如表 ２ 所示。

表 ２ 空气冷却下半导体制冷装置在非稳态过程（５０ ｍｉｎ）的性能参数

Ｔａｂ． ２ Ｐｅｒｆｏｒｍａｎｃｅ ｐａｒａｍｅｔｅｒｓ ｏｆ ａｉｒ ｃｏｏｌｉｎｇ ｓｅｍｉｃｏｎｄｕｃｔｏｒ ｒｅｆｒｉｇｅｒａｔｉｏｎ ｄｅｖｉｃｅ ｉｎ ｕｎｓｔｅａｄｙ ｐｒｏｃｅｓｓ （５０ ｍｉｎ）

输入

功率 ／ Ｗ
制冷片

电压 ／ Ｖ
制冷小室始末

温差 ／ ℃
制冷小室空气测试

结束相对湿度 ／ ％
制冷小室测试

散热量 ／ ｋＪ
制冷小室理论

散热量 ／ ｋＪ
相对

误差 ／ ％

２００ ９􀆰 ８５ １６􀆰 ３ ６６ ３８９􀆰 ３３ ３９０􀆰 ８３ ０􀆰 ４０

２４０ １０􀆰 ９３ １２􀆰 ９ ６９ ５２７􀆰 ７４ ５２２􀆰 ５１ １􀆰 ００

２８０ １１􀆰 ６７ １１􀆰 ６ ６９ ４９７􀆰 ９３ ５０６􀆰 ３８ １􀆰 ６０

３２０ １２􀆰 ９０ １０􀆰 ３ ７１ ４４４􀆰 ７０ ４３９􀆰 ６３ １􀆰 ２０

３６０ １３􀆰 ８１ ８􀆰 ９ ７１ ４１７􀆰 ６２ ４１９􀆰 ４５ ０􀆰 ４０

平均 — — — ４５５􀆰 ４５ ４５５􀆰 ７６ ０􀆰 ９２

　 　 分析测试结果可知：１）当半导体制冷装置的输

入功率分别为 ２００、２４０、２８０、３２０、３６０ Ｗ 时，制冷小室

散热量随输入功率的增大，呈先增大后减少的趋势，
在功率为 ２５３ Ｗ 时，制冷小室散热量达到最大值

５２８􀆰 ７７ ｋＪ（如图 ２ 所示）；２）输入功率在 ２００ ～ ３６０ Ｗ
范围内，制冷小室平均测试散热量为 ４５５􀆰 ４５ ｋＪ，制冷

小室平均理论计算散热量为 ４５５􀆰 ７６ ｋＪ，制冷小室测

试散热量与理论计算散热量的平均相对误差为

０􀆰 ９２％ ，表明计算公式准确性较好；３）制冷装置的输

入功率随输入电压呈线性增大（如图 ３ 所示），通过

调节输入电压可以对装置的输入功率进行线性调节。

图 ２ 不同功率下制冷小室散热量的变化

Ｆｉｇ． ２ Ｔｈｅ ｒｅｆｒｉｇｅｒａｔｉｏｎ ｄｅｖｉｃｅ ｈｅａｔ ｒｅｌｅａｓｅ
ｕｎｄｅｒ ｄｉｆｆｅｒｅｎｔ ｐｏｗｅｒ

图 ３ 制冷装置输入功率与电压变化

Ｆｉｇ． ３ Ｔｈｅ ｒｅｆｒｉｇｅｒａｔｉｏｎ ｄｅｖｉｃｅ ｉｎｐｕｔ ｐｏｗｅｒ ａｎｄ ｖｏｌｔａｇｅ

２􀆰 １􀆰 ２ 制冷小室空气焓差变化

制冷小室散热量包含潜热量和显热量，潜热量占

散热量的 ９９％以上。 制冷小室散热量由制冷小室内

空气焓差计算得到，通过制冷小室内空气焓值的变化

可以分析和评价该装置不同工况下的散热性能。 不

同工况下潜热量与总散热量的比例如表 ３ 所示。 制

冷装置潜热量变化如图 ４ 所示。 测试结果表明：制冷

小室散热量与时间的关系在前 ２ ｍｉｎ 内呈线性增大

趋势，２ ｍｉｎ 后制冷小室散热量急剧下降并逐渐趋于

稳定，逐时潜热量随时间的变化见表 ４。
分析测试结果可知：１）制冷小室散热量主要由

潜热量构成，潜热量占总散热量的 ９９％以上；２）输入

—５８—
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功率在 ２００ ～ ３６０ Ｗ 范围内，制冷小室平均总散热量

为 ４５５􀆰 ４５ ｋＪ；３）五种测试工况下制冷小室内空气的

焓差与时间呈先增大后递减的趋势，功率为 ２４０ Ｗ
时制冷小室空气焓差达到最大值；４）不同工况下制

冷小室内空气的平均潜热量随时间呈现出相似的变

化规律；５）制冷装置在前 ２ ｍｉｎ，制冷小室内空气的

潜热量随时间呈线性增大；制冷装置运行 ２ ｍｉｎ 后，
制冷小室潜热量呈指数下降，之后逐渐趋于稳定。

表 ３ 空气冷却下制冷小室散热量

Ｔａｂ． ３ Ｈｅａｔ ｒｅｌｅａｓｅ ｏｆ ａｉｒ ｃｏｏｌｉｎｇ ｓｅｍｉｃｏｎｄｕｃｔｏｒ ｒｅｆｒｉｇｅｒａｔｉｏｎ ｄｅｖｉｃｅ

输入功率 ／ Ｗ 制冷小室潜热量 ／ ｋＪ 制冷小室显热量 ／ ｋＪ 制冷小室总散热量 ／ ｋＪ 潜热量 ／总散热量 ／ ％

２００ ３８８􀆰 ８９ ０􀆰 ４４ ３８９􀆰 ３３ ９９􀆰 ８９

２４０ ５２７􀆰 ４０ ０􀆰 ３４ ５２７􀆰 ７４ ９９􀆰 ９４

２８０ ４９７􀆰 ６２ ０􀆰 ３１ ４９７􀆰 ９３ ９９􀆰 ９４

３２０ ４４４􀆰 ４３ ０􀆰 ２７ ４４４􀆰 ７０ ９９􀆰 ９４

３６０ ４１７􀆰 ３９ ０􀆰 ２４ ４１７􀆰 ６２ ９９􀆰 ９４

平均 ４５５􀆰 １５ ０􀆰 ３２ ４５５􀆰 ４５ —

图 ４ 制冷装置不同工况下的焓差变化

Ｆｉｇ． ４ Ｅｎｔｈａｌｐｙ ｖａｒｉａｔｉｏｎ ｏｆ ｒｅｆｒｉｇｅｒａｔｉｏｎ ｄｅｖｉｃｅ
ｕｎｄｅｒ ｄｉｆｆｅｒｅｎｔ ｃｏｎｄｉｔｉｏｎｓ

　 　 根据测试结果，制冷装置运行前 ２ ｍｉｎ 的制冷小

室散热量变化模型为：
Ｑｐｏｔｅｎｔｉａｌ ＝ ａτ ＋ ｂ（０ ＜ τ ≤２） （４）
式中： Ｑｐｏｔｅｎｔｉａｌ 为制冷小室散热量，ｋＪ； ａ 为变化模

型斜率；τ 为时间，ｍｉｎ； ｂ 为常数。
制冷装置运行 ２ ｍｉｎ 后的制冷小室散热量变化

呈指数递减规律，数学模型为：
ｄＱｐｏｔｅｎｔｉａｌ

ｄ（τ － ２） ＝ － β（Ｑ∞ － Ｑｐｏｔｅｎｔｉａｌ） （５）

Ｑ∞ － Ｑｐｏｔｅｎｔｉａｌ ＝ Ｃｅ －β（τ－２） （６）
当 τ ＝ ２ 时， Ｑｐｏｔｅｎｔｉａｌ ＝ Ｑ０，τ ＝ ∞， 将 Ｑｐｏｔｅｎｔｉａｌ ＝

Ｑ∞ 代入式（６）可得：
Ｑｐｏｔｅｎｔｉａｌ ＝ Ｑ∞ － （Ｑ∞ － Ｑ０）ｅ －β（τ－２）（τ ＞ ２） （７）
式中： Ｑ０ 为制冷装置运行 ２ ｍｉｎ 时制冷小室散

热量，ｋＪ； Ｑ∞ 为制冷装置稳定后的制冷小室散热量，
ｋＪ；β 为数学模型变化系数。

根据不同工况下实验测试结果，制冷小室逐时散

热量随时间的变化模型的各参数见表 ４。 当输入功

率为 ２００、２４０、２８０、３２０、３６０ Ｗ 时，制冷小室实际逐时

散热量与理论计算散热量的相对误差分别为 ７􀆰 ７％ 、
５􀆰 ３％ 、 ３􀆰 ４％ 、 １７􀆰 １％ 、 １６􀆰 ９％ ， 平 均 相 对 误 差 为

１０􀆰 １％ ，模型计算值与实验测试值吻合较好；制冷装

置在输入功率为 ２００、２４０、２８０ Ｗ 时的相对误差较

小，输入功率为 ３２０、３６０ Ｗ 时的相对误差较大，说明

大功率工况下的模型计算值与实验测试值偏差较大。
２􀆰 １􀆰 ３ 制冷小室空气温湿度变化

制冷装置在运行状态下，制冷小室温度逐渐下

降，直至制冷小室温度达到一个稳定值。 通过制冷小

室内空气的逐时温度变化，可以分析和评价该装置不

同工况下的散热特性。 图 ５ 所示为制冷小室在不同

输入功率时空气温度变化。

图 ５ 制冷小室内空气逐时温度变化

Ｆｉｇ． ５ Ｔｈｅ ｉｎｓｔａｎｔａｎｅｏｕｓ ａｉｒ ｔｅｍｐｅｒａｔｕｒｅ ｉｎ
ｒｅｆｒｉｇｅｒａｔｉｏｎ ｃｈａｍｂｅｒ

由图 ５ 可知：１）制冷小室内的空气温度在前 １０

—６８—
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ｍｉｎ 内急剧下降，之后呈缓慢降低趋势，并逐渐趋于

稳定，小室内空气温度趋于稳定时说明制冷装置的热

端散热量达到相对平衡状态；２）输入功率越大，制冷

小室达到的稳定温度越高，说明该制冷装置在大输入

功率情况下冷却性能较差。
不同输入功率下制冷小室内的空气温度、相对湿

度和达到相对稳定状态的时间见表 ５，由表 ５ 可知：
输入功率越大，达到稳定的时间越短。

表 ４ 制冷小室逐时散热量随时间的变化

Ｔａｂ． ４ Ｔｈｅ ｉｎｓｔａｎｔａｎｅｏｕｓ ｈｅａｔ ｒｅｌｅａｓｅ ｃｈａｎｇｅｓ ｗｉｔｈ ｔｉｍｅ

输入功率 ／ Ｗ

制冷小室逐时散热量与时间的关系

０ ＜ τ≤２ ｍｉｎ
Ｑｐｏｔｅｎｔｉａｌ ＝ ａτ ＋ ｂ

τ ＞ ２ ｍｉｎ
Ｑｐｏｔｅｎｔｉａｌ ＝ Ｑ∞ － （Ｑ∞ － Ｑ０）ｅ － β（τ － ２）

ａ ｂ Ｑ∞ Ｑ０ β

相对误差 ／ ％

２００ ３７􀆰 ６１２ － ６􀆰 １１５ ０􀆰 ３６９ ７５􀆰 ２３０ ０􀆰 １８２ ７􀆰 ７

２４０ ６７􀆰 ６２４ － ２０􀆰 ０６２ ０􀆰 ４０１ １４１􀆰 ３４０ ０􀆰 ２３２ ５􀆰 ３

２８０ ６６􀆰 ４５４ ４􀆰 ５８０ ０􀆰 ３５３ １３２􀆰 ９１０ ０􀆰 ２７７ ３􀆰 ４

３２０ ５４􀆰 ２１１ ７􀆰 ０２３ ０􀆰 ０８７ １０８􀆰 ４２０ ０􀆰 ２４８ １７􀆰 １

３６０ ６０􀆰 １３７ １􀆰 ６５８ ０􀆰 １７５ １２０􀆰 ２７０ ０􀆰 ２９７ １６􀆰 ９

平均 ５７􀆰 ２０８ － ２􀆰 ５８３ ０􀆰 ２７７ １１５􀆰 ６３４ ０􀆰 ２４７ １０􀆰 １

表 ５ 不同输入功率下制冷小室内空气稳定温湿度和达到相对稳定的时间

Ｔａｂ． ５ Ｔｈｅ ｒｅｆｒｉｇｅｒａｔｉｏｎ ｃｈａｍｂｅｒ ａｉｒ ｓｔａｂｌｅ ｔｅｍｐｅｒａｔｕｒｅ ／ ｈｕｍｉｄｉｔｙ ａｎｄ ｓｔａｂｌｅ ｔｉｍｅ ｕｎｄｅｒ ｄｉｆｆｅｒｅｎｔ ｉｎｐｕｔ ｐｏｗｅｒ

输入功率

／ Ｗ

制冷小室

初始温度

／ ℃

制冷小室

稳定温度

／ ℃

制冷小室初

始相对湿度

／ ％

制冷小室稳

定相对湿度

／ ％

空气温度达到相

对稳定的时间

／ ｍｉｎ

２００ ２５􀆰 ６ ９􀆰 ２ ５２ ６６ ５０􀆰 ０

２４０ ２５􀆰 ６ １２􀆰 ７ ７０ ６９ ４２􀆰 ０

２８０ ２５􀆰 ６ １３􀆰 ９ ７０ ６９ ３７􀆰 ０

３２０ ２５􀆰 ６ １５􀆰 ２ ７０ ７１ ３５􀆰 ０

３６０ ２５􀆰 ６ １６􀆰 ６ ７２ ７１ ２８􀆰 ０

平均 ２５􀆰 ６ １３􀆰 ５ ６７ ６９ —

　 　 根据实验测试结果，可得制冷小室内空气温度的

变化模型：
ｄｔ
ｄτ ＝ － α（ ｔ∞ － ｔ） （８）

ｔ∞ － ｔ ＝ Ｃｅ －ατ （９）
当 τ ＝ ０ 时， ｔ ＝ ｔ０，τ ＝ ∞， 将 ｔ ＝ ｔ∞ 代入式（９）

可得：
ｔ ＝ ｔ∞ － （ ｔ∞ － ｔ０）ｅ －ατ（０ ＜ τ） （１０）
式中： ｔ 为制冷小室内空气的温度，℃； ｔ０ 为制冷

小室内空气初始温度，℃； ｔ∞ 为制冷小室内空气稳定

温度，℃；α 为系数。
由表 ６ 可知：对比不同工况下逐时温度实测值与

模型计算值，平均相对误差为 ０􀆰 ２８％ ，表明该模型计

算值与测试值吻合较好，可以采用此模型对制冷小室

内空气逐时温度进行计算。

表 ６ 制冷小室逐时温度随时间的变化

Ｔａｂ． ６ Ｒｅｌａｔｉｏｎｓｈｉｐ ｂｅｔｗｅｅｎ ｉｎｓｔａｎｔａｎｅｏｕｓ
ｔｅｍｐｅｒａｔｕｒｅ ａｎｄ ｔｉｍｅ

输入功

率 ／ Ｗ

逐时温度与时间的关系

ｔ ＝ ｔ∞ － （ ｔ∞ － ｔ０）ｅ － ατ（τ ＞ ０）

ｔ∞ ｔ０ α

相对误

差 ／ ％

２００ ９􀆰 ２ ２５􀆰 ６ ０􀆰 ０９８ ０􀆰 ７０

２４０ １２􀆰 ７ ２５􀆰 ６ ０􀆰 １０１ ０􀆰 １０

２８０ １３􀆰 ９ ２５􀆰 ６ ０􀆰 １１４ ０􀆰 ２０

３２０ １５􀆰 ２ ２５􀆰 ６ ０􀆰 １１４ ０􀆰 ３０

３６０ １６􀆰 ６ ２５􀆰 ６ ０􀆰 １２７ ０􀆰 １０
平均 — — — ０􀆰 ２８

—７８—
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表 ７ 不同工况下制冷小室温度和含湿量变化

Ｔａｂ． ７ Ｃｈａｎｇｅ ｏｆ ｒｅｆｒｉｇｅｒａｔｉｏｎ ｄｅｖｉｃｅ ｔｅｍｐｅｒａｔｕｒｅ ａｎｄ ｍｏｉｓｔｕｒｅ ｃｏｎｔｅｎｔ ｕｎｄｅｒ ｄｉｆｆｅｒｅｎｔ ｃｏｎｄｉｔｉｏｎｓ

输入功率

／ Ｗ
制冷小室初始含湿量 ／

（ｇ ／ ｋｇ 干空气）
制冷小室稳定含湿量 ／

（ｇ ／ ｋｇ 干空气）
制冷小室

始末温差 ／ ℃
制冷小室始末

含湿量差 ／ （ｇ ／ ｋｇ 干空气）

２００ １０􀆰 ７０ ４􀆰 ７８ １６􀆰 ３ ５􀆰 ９２

２４０ １４􀆰 ３５ ６􀆰 ３０ １２􀆰 ９ ８􀆰 ０５

２８０ １４􀆰 ４５ ６􀆰 ８４ １１􀆰 ６ ７􀆰 ６１

３２０ １４􀆰 ４２ ７􀆰 ５５ １０􀆰 ３ ６􀆰 ８７

３６０ １４􀆰 ７２ ８􀆰 ３４ ８􀆰 ９ ６􀆰 ３８

平均 １３􀆰 ７３ ６􀆰 ７６ １２􀆰 ０ ６􀆰 ９７

表 ８ 不同工况下半导体制冷片在非稳态过程的冷却效率

Ｔａｂ． ８ Ｒｅｆｒｉｇｅｒａｔｉｏｎ ｅｆｆｉｃｉｅｎｃｙ ｏｆ ｓｅｍｉｃｏｎｄｕｃｔｏｒ ｒｅｆｒｉｇｅｒａｔｉｏｎ ｃｈｉｐ ｄｕｒｉｎｇ ｔｈｅ ｔｒａｎｓｉｅｎｔ ｐｒｏｃｅｓｓ ｕｎｄｅｒ ｄｉｆｆｅｒｅｎｔ ｃｏｎｄｉｔｉｏｎｓ

输入功率 ／
Ｗ

制冷小室始末

温差 ／ ℃
制冷小室含湿量差

／ （ｇ ／ ｋｇ 干空气）
测试平均冷却

效率 ／ ％
计算平均冷却

效率 ／ ％
相对误差 ／

％

２００ １６􀆰 ３ ５􀆰 ８７ ６１􀆰 ６９ ６１􀆰 ８２ ０􀆰 ２１

２４０ １２􀆰 ９ ７􀆰 ９８ ７０􀆰 ２８ ６９􀆰 ０５ １􀆰 ７５

２８０ １１􀆰 ６ ７􀆰 ５４ ５７􀆰 １８ ５８􀆰 ４９ ２􀆰 ２９

３２０ １０􀆰 ３ ６􀆰 ７４ ４４􀆰 ８７ ４３􀆰 ４０ ３􀆰 ０６

３６０ ８􀆰 ９ ６􀆰 ３３ ３７􀆰 ６０ ３７􀆰 ４４ ０􀆰 ４３

平均 — — ５４􀆰 ３２ ５４􀆰 ０４ １􀆰 ５５

　 　 由表 ７ 可以得到制冷小室内空气始末温差、含湿

量差与输入功率变化，如图 ６ 所示。 由图 ６ 可知：随
着输入功率的增大，制冷小室始末温差呈递减的趋

势，制冷片功率较低时可以保持制冷小室更低的稳定

温度；同时，制冷小室含湿量差呈先增加后减少趋势，
输入功率在 ２５０ Ｗ 附近时含湿量差达到最大值；该
测试结果进一步验证了制冷装置在大输入功率情况

下冷却性能较差。
２􀆰 １􀆰 ４ 冷却效率

冷却效率是指在测试条件下制冷小室一段时间

的散热量与该段时间内半导体制冷装置耗电量之比，
它是反映半导体冷却装置性能的主要评价指标之一。
在测试过程中，制冷小室散热量包括潜热量和显热

量，由温湿度测试仪测得温度和湿度的变化值，再经

过相应计算得出。 计算公式为：

η ＝
Ｑ１ ＋ Ｑ２

ＱＷ
（１１）

式中：η 为冷却效率，％ ； Ｑ１ 为潜热量，ｋＪ； Ｑ２ 为

显热量，ｋＪ； Ｑｗ 为总耗电量，ｋＪ。
本文取非稳态过程的时间为 ５０ ｍｉｎ。 不同工况

图 ６ 制冷小室内空气始末温差、含湿量差与输入

功率变化

Ｆｉｇ． ６ Ｔｈｅ ｒｅｆｒｉｇｅｒａｔｉｏｎ ｃｈａｍｂｅｒ ａｉｒ ｔｅｍｐｅｒａｔｕｒｅ
ｄｉｆｆｅｒｅｎｃｅ ＆ ｍｏｉｓｔｕｒｅ ｃｏｎｔｅｎｔ ｄｉｆｆｅｒｅｎｃｅ ｗｉｔｈ

ｉｎｐｕｔ ｐｏｗｅｒ

下装置在非稳态过程中的平均散热效率测试值、计算

值及相对误差见表 ８。 图 ７ 为空气冷却方式下制冷

装置在测试过程的冷却效率。
　 　 分析测试结果可知：１）空气冷却方式下，制冷装

置平均冷却效率在 ２３２ Ｗ 时达到最大值 ６９􀆰 ５％ （图

—８８—
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图 ７ 空气冷却方式下平均冷却效率

Ｆｉｇ． ７ Ａｉｒ ｃｏｏｌｉｎｇ ａｖｅｒａｇｅ ｒｅｆｒｉｇｅｒａｔｉｏｎ ｅｆｆｉｃｉｅｎｃｙ

７）；２）制冷小室温度和相对湿度变化对冷却效率有

较大影响，制冷片功率对平均冷却效率的影响更大；
３）制冷装置 ５０ ｍｉｎ 内平均冷却效率与理论冷却效率

的平均相对误差为 １􀆰 ５５％ ，表明平均冷却效率测试

值具有较好的可靠性（表 ８）；４）随着输入功率的增

大，制冷装置的冷却效率呈现先增大后减少的趋势

（图 ７），表明该制冷装置在大输入功率的情况下散热

性能将降低。
２􀆰 １􀆰 ５ 最佳输入功率的确定

由测试和分析结果（图 ２）可得制冷小室的散热

量与输入功率的关系：
Ｑ ＝ ２􀆰 ５３２ｅ － ４Ｐ３ － ０􀆰 ２２８Ｐ２ ＋ ６６􀆰 ９４３Ｐ －

５ ８８６􀆰 ０２７Ｒ２ ＝ ０􀆰 ９６０ （１２）
冷却效率与输入功率的关系（图 ７）：
η ＝ ３􀆰 ４８１ｅ － ５Ｐ３ － ０􀆰 ０３０ ６Ｐ２ ＋ ８􀆰 ５８６Ｐ －

７０９􀆰 ０１４Ｒ２ ＝ ０􀆰 ９７２ （１３）
对式（１２）和式（１３）求最大值，可得：１）输入功率

为 ２５３ Ｗ 时，制冷小室散热量达到最大值 ５２８􀆰 ７７ ｋＪ
（该点的冷却效率为 ６６􀆰 ９％ ）；输入功率为 ２３２ Ｗ 时，
冷却效率达到最大值 ６９􀆰 ５％ （此时散热量为 ５１１􀆰 １１
ｋＪ）；２）输入功率为 ２００ ～ ３６０ Ｗ 时，制冷小室的最大

散热量对应的最佳输入功率为 ２５３ Ｗ，制冷装置的最

大冷却效率对应的最佳输入功率为 ２３２ Ｗ。 结果表

明：该制冷小室的最大散热量和最大冷却效率对应的

输入功率不同。
２􀆰 ２ 热端散热性能测试分析

制冷装置热端散热量主要由风道进出风口温湿

度变化来计算和分析，温湿度采集时间间隔为 １ ｍｉｎ。
１）进出风口温度变化

为测试半导体制冷装置的热端散热性能，在散热

风道进出风口处分别设置了温湿度测点，记录散热前

后的温湿度变化幅度来计算热端散热量。 半导体冷

却装置运行后，散热通道进出口温差越大，散热效果

越好。
制冷片功率不同的工况下，热端散热通道进出

风口空气温度变化如图 ８ 所示。 由图 ８ 可知：１）制
冷片功率越大，散热通道进出口空气温差越大，即
热端散热通道空气带走的热量越多；２）测试初期，
散热风道内进出口空气温差快速增大，达到一定时

间后，散热通道进出口温差趋于稳定并在一定范围

内波动，说明装置的散热量在一定时间后达到相对

平衡状态。

图 ８ 热端散热通道进出口空气温差变化

Ｆｉｇ． ８ Ｃｈａｎｇｅ ｏｆ ｃｏｏｌｉｎｇ ｃｈａｎｎｅｌ ｉｍｐｏｒｔ ａｎｄ ｅｘｐｏｒｔ
ａｉｒ ｔｅｍｐｅｒａｔｕｒｅ

２）热端散热量

本装置通过热管散热器在热端散热通道内带走

半导体制冷片热端热量，散热通道进出口温差越大，
说明带走的热量越多，热端散热效果越好。 热端散热

量由式（２）、式（３）、式（１４）计算：
Ｑｉｎ ＝ ΔｈρＳν （１４）
式中： Ｑｉｎ 为热端散热量，ｋＪ； Δｈ 为空气的焓差，

ｋＪ ／ ｋｇ；ρ 为空气密度，ｋｇ ／ ｍ３； Ｓ 为热端散热通道截面

积，ｍ２；ν 为热端散热通道空气流速，ｍ２ ／ ｓ。
不同半导体制冷片功率下，５０ ｍｉｎ 内散热通道的

热端散热量如表 ９ 所示。 分析可得：半导体制冷片功

率越大，热端散热通道带走的热量越多；在功率为

２００ ～ ３６０ Ｗ 工况下，热端散热通道内空气平均温升

为 ８􀆰 ４ ℃，平均热端散热量为 １ ０７６􀆰 ０６ ｋＪ。
３）制冷小室散热量与热端散热量关系

在空气散热方式下，半导体制冷片不同功率下的

制冷小室散热量、热端散热量见表 １０。
由图 ９ 可知：１）随着输入功率的增大，制冷小室

散热量与热端散热量的比值呈线性减少的规律；２）
输入功率为 ２００ ～ ３６０ Ｗ 时，制冷小室平均散热量为

４５５􀆰 ４５ ｋＪ，平均热端散热量为 １ ０７６􀆰 ０６ ｋＪ，制冷小室

—９８—
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散热量与热端散热量平均比值为为 ４２􀆰 ３３％ ；输入功

率为 ２００ Ｗ 时，制冷小室散热量与热端散热量比值

最大，为 ５３􀆰 ９５％ ；输入功率为 ３６０ Ｗ 时，制冷小室散

热量与热端散热量比值最小，为 ３０􀆰 ９６％ 。

表 ９ 不同工况下散热通道热端散热量

Ｔａｂ． ９ Ｈｅａｔ ｒｅｌｅａｓｅ ｏｆ ｃｏｏｌｉｎｇ ｃｈａｎｎｅｌｓ ｕｎｄｅｒ ｄｉｆｆｅｒｅｎｔ ｃｏｎｄｉｔｉｏｎｓ

　 输入功率 ／ Ｗ ２００ ２４０ ２８０ ３２０ ３６０ 平均

空气温升 ／ ℃ ６􀆰 １ ７􀆰 ２ ８􀆰 ３ ９􀆰 ５ １０􀆰 ７ ８􀆰 ４

热端散热量 ／ ｋＪ ７２１􀆰 ６５ ９９０􀆰 ７２ １ ０９８􀆰 ５６ １ ２２０􀆰 ６４ １ ３４８􀆰 ７５ １ ０７６􀆰 ０６

表 １０ 不同工况下各性能参数

Ｔａｂ． １０ Ｔｈｅ ｐｅｒｆｏｒｍａｎｃｅ ｐａｒａｍｅｔｅｒｓ ｕｎｄｅｒ ｄｉｆｆｅｒｅｎｔ ｃｏｎｄｉｔｉｏｎｓ

　 　 输入功率 ／ Ｗ ２００ ２４０ ２８０ ３２０ ３６０ 平均

制冷小室散热量 ／ ｋＪ ３８９􀆰 ３３ ５２７􀆰 ７４ ４９７􀆰 ９３ ４４４􀆰 ７０ ４１７􀆰 ６２ ４５５􀆰 ４５

热端散热量 ／ ｋＪ ７２１􀆰 ６５ ９９０􀆰 ７２ １ ０９８􀆰 ５６ １ ２２０􀆰 ６４ １ ３４８􀆰 ７５ １ ０７６􀆰 ０６

制冷小室散热量 ／热端散热量 ／ ％ ５３􀆰 ９５ ５３􀆰 ２７ ４５􀆰 ３３ ３６􀆰 ４３ ３０􀆰 ９６ ４２􀆰 ３３

图 ９ 制冷小室散热量与热端散热量比值变化

Ｆｉｇ． ９ Ｃｈａｎｇｅ ｏｆ ｔｈｅ ｒａｔｉｏ ｂｅｔｗｅｅｎ ｒｅｆｒｉｇｅｒａｔｉｎｇ
ｐｏｔｅｎｔｉａｌ ａｎｄ ｈｅａｔ ｒｅｌｅａｓｅ

３ 结论

本文研制了一种可用于通信机柜的半导体冷却

装置，当环境平均温度为 ２６ ℃时，对制冷小室内空气

进行冷却实验，得到如下结论：
１）当输入功率为 ２００ ～ ３６０ Ｗ 时，制冷小室平均

测试散热量为 ４５５􀆰 ４５ ｋＪ，制冷小室平均理论计算散

热量为 ４５５􀆰 ７６ ｋＪ，制冷小室测试散热量与理论计算

散热量的平均相对误差为 ０􀆰 ９２％ 。
２）当输入功率为 ２００、２４０、２８０、３２０、３６０ Ｗ 时，

制冷小室实际逐时散热量与理论计算散热量的相对

误差分别为 ７􀆰 ７％ 、５􀆰 ３％ 、３􀆰 ４％ 、１７􀆰 １％ 、１６􀆰 ９％ ，平
均相对误差为 １０􀆰 １％ 。

３）输入功率越大，制冷小室达到的稳定温度越

高，制冷装置的冷却效率呈现先增大后减少的趋势，

说明该制冷装置在大输入功率情况下冷却性能较差。
４）当输入功率为 ２００ ～ ３６０ Ｗ 时，制冷小室平均

散热量为 ４５５􀆰 ４５ ｋＪ，平均热端散热量为 １ ０７６􀆰 ０６ ｋＪ，
制冷小室散热量与热端散热量平均比值为 ４２􀆰 ３３％ ；
当输入功率为 ２００ Ｗ 时，制冷小室散热量与热端散

热量比值最大，为 ５３􀆰 ９５％ ；输入功率为 ３６０ Ｗ 时，制
冷小室散热量与热端散热量比值最小，为 ３０􀆰 ９６％ 。

５）由单个半导体制冷片（型号 ＴＥＣ１⁃１３９３６）搭

建的冷却装置的功率为 １５１􀆰 ８ Ｗ，在 ５ ｋＷ 的通信机

柜中，该装置可以带走通信机柜 ３􀆰 ０４％ 的热量；若冷

却装置由 １０ 个半导体制冷片搭建而成，可带走通信

机柜 ３０􀆰 ４％的热量，可以极大的改善通信机柜的散

热性能。
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的节能潜力［ Ｊ］． 北京工业大学学报， ２０１３， ３９（１）：
１０３⁃１０８． （ＭＡ Ｇｕｏｙｕａｎ， ＣＨＥＮ Ｊｉｅ， ＺＨＯＵ Ｆｅｎｇ． Ｅｎｅｒｇｙ
ｓａｖｉｎｇ ｐｏｔｅｎｔｉａｌ ｆｏｒ ｔｈｅ ｔｅｌｅｃｏｍｍｕｎｉｃａｔｉｏｎ ｂａｓｅ ｓｔａｔｉｏｎ ｕｓｉｎｇ
ａ ｔｈｅｒｍｏｓｙｐｈｏｎ ｈｅａｔ ｅｘｃｈａｎｇｅｒ［Ｊ］． Ｊｏｕｒｎａｌ ｏｆ Ｂｅｉｊｉｎｇ Ｕｎｉ⁃
ｖｅｒｓｉｔｙ ｏｆ Ｔｅｃｈｎｏｌｏｇｙ， ２０１３， ３９（１）： １０３⁃１０８． ）

［１１］ 黄忠礼， 姚远， 骆超， 等． 应用于通信基站的热管空调

系统的试验研究［Ｊ］． 可再生能源， ２０１３， ３１（６）： １００⁃
１０３． （ＨＵＡＮＧ Ｚｈｏｎｇｌｉ， ＹＡＯ Ｙｕａｎ， ＬＵＯ Ｃｈａｏ， ｅｔ ａｌ．

Ｅｘｐｅｒｉｍｅｎｔａｌ ｓｔｕｄｙ ｏｆ ｈｅａｔ ｐｉｐｅ ｈｅａｔ ｅｘｃｈａｎｇｅｒ ｕｓｅｄ ｉｎ
ｃｏｍｍｕｎｉｃａｔｉｏｎ ｂａｓｅ ｓｔａｔｉｏｎ ［ Ｊ］． Ｒｅｎｅｗａｂｌｅ Ｅｎｅｒｇｙ Ｒｅ⁃
ｓｏｕｒｃｅｓ， ２０１３， ３１（６）： １００⁃１０３． ）

［１２］ 陈岚， 苏俊林， 伍贻文． 分离式热管充液率实验研究

［Ｊ］． 上 海 理 工 大 学 学 报， ２００３， ２５ （ ３ ）： ２８５⁃２８８．
（ＣＨＥＮ Ｌａｎ， ＳＵ Ｊｕｎｌｉｎ， ＷＵ Ｙｉｗｅｎ． Ｅｘｐｅｒｉｍｅｎｔａｌ ｓｔｕｄｙ
ｏｎ ｔｈｅ ｗｏｒｋｉｎｇ ｆｌｕｉｄ ｆｉｌｌｉｎｇ ｒａｔｅｓ ｏｆ ａ ｓｐｅｃｉａｌ ｓｅｐａｒａｔｅ ｔｙｐｅ
ｈｅａｔ ｐｉｐｅ［Ｊ］． Ｕｎｉｖｅｒｓｉｔｙ ｏｆ Ｓｈａｎｇｈａｉ ｆｏｒ Ｓｃｉｅｎｃｅ ａｎｄ Ｔｅｃｈ⁃
ｎｏｌｏｇｙ， ２００３， ２５（３）：２８５⁃２８８． ）

［１３］ 田浩， 李震， 刘晓华，等． 信息机房热管空调系统应用研

究［Ｊ］． 建筑科学， ２０１０， ２６（１０）：１４１⁃１４５． （ＴＩＡＮ Ｈａｏ，
ＬＩ Ｚｈｅｎ， ＬＩＵ Ｘｉａｏｈｕａ， ｅｔ ａｌ． Ｓｔｕｄｙ ｏｎ ｔｈｅ ａｐｐｌｉｃａｔｉｏｎ ｏｆ
ｈｅａｔ ｐｉｐｅ ａｉｒ ｃｏｎｄｉｔｉｏｎｉｎｇ ｓｙｓｔｅｍ ｉｎ ｉｎｆｏｒｍａｔｉｏｎ ｒｏｏｍ［ Ｊ］．
Ｂｕｉｌｄｉｎｇ Ｓｃｉｅｎｃｅ， ２０１０， ２６（１０）：１４１⁃１４５． ）

［１４］ 金鑫， 瞿晓华， 施骏业， 等． 微通道型分离式热管基站

节能特性实验研究［ Ｊ］． 制冷学报， ２０１２， ３３（６）：３２⁃
３７． （ ＪＩＮ Ｘｉｎ， ＱＵ Ｘｉａｏｈｕａ， ＳＨＩ Ｊｕｎｙｅ， ｅｔ ａｌ． Ｒｅｓｅａｒｃｈ
ｏｎ ｔｈｅ ｐｅｒｆｏｒｍａｎｃｅ ｏｆ ｔｅｌｅｃｏｍｍｕｎｉｃａｔｉｏｎ ｂａｓｅ ｓｔａｔｉｏｎ ｗｉｔｈ
ｓｅｐａｒａｔｅ ｈｅａｔ ｐｉｐｅ ［Ｊ］． Ｊｏｕｒｎａｌ ｏｆ Ｒｅｆｒｉｇｅｒａｔｉｏｎ， ２０１２， ３３
（６）： ３２⁃３７． ）

［１５］ 张海南， 邵双全， 田长青． 机械制冷 ／回路热管一体式

机房空调系统研究［ Ｊ］． 制冷学报， ２０１５， ３６（３）：２９⁃
３３． （ ＺＨＡＮＧ Ｈａｉｎａｎ， ＳＨＡＯ Ｓｈｕａｎｇｑｕａｎ， ＴＩＡＮ Ｃｈａｎ⁃
ｇｑｉｎｇ． Ｐｅｒｆｏｒｍａｎｃｅ ａｎａｌｙｓｉｓ ｏｎ ｉｎｔｅｇｒａｔｅｄ ｓｙｓｔｅｍ ｏｆ ｍｅ⁃
ｃｈａｎｉｃａｌ ｒｅｆｒｉｇｅｒａｔｉｏｎ ａｎｄ ｔｈｅｒｍｏｓｙｐｈｏｎ［Ｊ］． Ｊｏｕｒｎａｌ ｏｆ Ｒｅ⁃
ｆｒｉｇｅｒａｔｉｏｎ， ２０１５， ３６（３）： ２９⁃３３． ）

［１６］ ＧＨＯＳＨＡＬ Ｕ， ＧＨＯＳＨＡＬ Ｓ， ＭＣＤＯＷＥＬＬ Ｃ， ｅｔ ａｌ． Ｅｎ⁃
ｈａｎｃｅｄ ｔｈｅｒｍｏｅｌｅｃｔｒｉｃ ｃｏｏｌｉｎｇ ａｔ ｃｏｌｄ ｊｕｎｃｔｉｏｎ ｉｎｔｅｒｆａｃｅｓ
［ Ｊ］． Ａｐｐｌｉｅｄ Ｐｈｙｓｉｃｓ Ｌｅｔｔｅｒｓ， ２００２， ８０ （ １６ ）： ３００６⁃
３００８．

［１７］ ＸＵＡＮ Ｘ Ｃ． Ｏｎ ｔｈｅ ｏｐｔｉｍａｌ ｄｅｓｉｇｎ ｏｆ ｍｕｌｔｉｓｔａｇｅ ｔｈｅｒｍｏｅ⁃
ｌｅｃｔｒｉｃ ｃｏｏｌｅｒｓ［ Ｊ］． Ｓｅｍｉｃｏｎｄｕｃｔｏｒ Ｓｃｉｅｎｃｅ ＆ Ｔｅｃｈｎｏｌｏｇｙ，
２００２， １７（２）： ６２５⁃６２９．

［１８］ ＡＴＴＥＹ Ｇ Ｓ． Ｅｎｈａｎｃｅｄ ｔｈｅｒｍｏｅｌｅｃｔｒｉｃ ｒｅｆｒｉｇｅｒａｔｉｏｎ ｓｙｓｔｅｍ
ＣＯＰ ｔｈｒｏｕｇｈ ｌｏｗ ｔｈｅｒｍａｌ ｉｍｐｅｄａｎｃｅ ｌｉｑｕｉｄ ｈｅａｔ ｔｒａｎｓｆｅｒ
ｓｙｓｔｅｍ［Ｊ］． Ａｍｅｒｉｃａｎ Ｉｎｓｔｉｔｕｔｅ ｏｆ Ｐｈｙｓｉｃｓ， １９９８， ９５（５）：
５１９⁃５２４．

［１９］ ＫＨＡＴＴＡＢ Ｎ Ｍ， ＳＨＥＮＡＷＹ Ｅ Ｔ Ｅ． Ｏｐｔｉｍａｌ ｏｐｅｒａｔｉｏｎ ｏｆ
ｔｈｅｒｍｏｅｌｅｃｔｒｉｃ ｃｏｏｌｅｒ ｄｒｉｖｅｎ ｂｙ ｓｏｌａｒ ｔｈｅｒｍｏｅｌｅｃｔｒｉｃ ｇｅｎｅｒａ⁃
ｔｏｒ［ Ｊ］． Ｅｎｅｒｇｙ Ｃｏｎｖｅｒｓｉｏｎ ａｎｄ Ｍａｎａｇｅｍｅｎｔ， ２００６， ４７
（４）： ４０７⁃４２６．

［２０］ ＰＡＮ Ｙ， ＬＩＮ Ｂ， ＣＨＥＮ Ｊ． Ｐｅｒｆｏｒｍａｎｃｅ ａｎａｌｙｓｉｓ ａｎｄ ｐａｒａ⁃
ｍｅｔｒｉｃ ｏｐｔｉｍａｌ ｄｅｓｉｇｎ ｏｆ ａｎ ｉｒｒｅｖｅｒｓｉｂｌｅ ｍｕｌｔｉ⁃ｃｏｕｐｌｅ ｔｈｅｒ⁃
ｍｏｅｌｅｃｔｒｉｃ ｒｅｆｒｉｇｅｒａｔｏｒ ｕｎｄｅｒ ｖａｒｉｏｕｓ ｏｐｅｒａｔｉｎｇ ｃｏｎｄｉｔｉｏｎｓ
［Ｊ］． Ａｐｐｌｉｅｄ Ｅｎｅｒｇｙ， ２００７， ８４（９）： ８８２⁃８９２．

［２１］ ＳＵＬＬＩＶＡＮ Ｏ． Ａｒｒａｙ ｏｆ ｔｈｅｒｍｏｅｌｅｃｔｒｉｃ ｃｏｏｌｅｒｓ ｆｏｒ ｏｎ⁃ｃｈｉｐ
ｔｈｅｒｍａｌ ｍａｎａｇｅｍｅｎｔ［Ｊ］． Ｊｏｕｒｎａｌ ｏｆ Ｅｌｅｃｔｒｏｎｉｃ Ｐａｃｋａｇｉｎｇ，
２０１２， ２１（５）： １⁃８．

［２２］ 杜雪涛， 王玉珏， 李勇， 等． 水冷型热管散热器水冷板
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Ｖｏｌ． ３８，Ｎｏ． ５
Ｏｃｔｏｂｅｒ， ２０１７

结构的数值模拟及试验研究［ Ｊ］． 机械设计与制造，
２０１６， ５ （ ２ ）： １２⁃１６． （ ＤＵ Ｘｕｅｔａｏ， ＷＡＮＧ Ｙｕｊｕｅ， ＬＩ
Ｙｏｎｇ． Ｎｕｍｅｒｉｃａｌ ｓｉｍｕｌａｔｉｏｎ ａｎｄ ｅｘｐｅｒｉｍｅｎｔａｌ ｒｅｓｅａｒｃｈ ｏｆ
ｃｏｏｌｉｎｇ ｐｌａｔｅ ｓｔｒｕｃｔｕｒｅ ｏｎ ｗａｔｅｒ ｃｏｏｌｉｎｇ ｈｅａｔ ｐｉｐｅ ｒａｄｉａｔｏｒ
［Ｊ］． Ｍａｃｈｉｎｅｒｙ Ｄｅｓｉｇｎ ＆ Ｍａｎｕｆａｃｔｕｒｅ， ２０１６， ５（２）：１２⁃
１６． ）

［２３］ 王莹， 朱姣颖， 庞云凤． 多种半导体制冷热端散热方式

的综合实验研究［Ｃ］ ／ ／ ２０１１ 中国制冷学会学术年会论

文集． 南京：中国制冷学会， ２０１１． （ＷＡＮＧ Ｙｉｎｇ， ＺＨＵ
Ｊｉａｏｙｉｎｇ， ＰＡＮＧ Ｙｕｎｆｅｎｇ． Ｃｏｍｐｒｅｈｅｎｓｉｖｅ ｅｘｐｅｒｉｍｅｎｔａｌ
ｓｔｕｄｙ ｏｎ ｍａｎｙ ｈｅａｔ ｔｒａｎｓｆｅｒ ｍｅｔｈｏｄｓ ｏｆ ｈｏｔ ｓｉｄｅ ｏｎ ｓｅｍｉｃｏｎ⁃
ｄｕｃｔｏｒ ｒｅｆｒｉｇｅｒａｔｉｏｎ ［ Ｃ］ ／ ／ ２０１１ Ａｃａｄｅｍｉｃ Ａｎｎｕａｌ Ｃｏｎｆｅｒ⁃
ｅｎｃｅ ｏｆ Ｃｈｉｎｅｓｅ Ａｓｓｏｃｉａｔｉｏｎ ｏｆ Ｒｅｆｒｉｇｅｒａｔｉｏｎ． Ｎａｎｊｉｎｇ： Ｃｈｉ⁃
ｎｅｓｅ Ａｓｓｏｃｉａｔｉｏｎ ｏｆ Ｒｅｆｒｉｇａｒａｔｉｏｎ， ２０１１． ）

［２４］ 金刚善， 李彦， 刁永发． 小空间半导体制冷的实验研究

［Ｊ］． 兰州理工大学学报， ２００４， ３０ （３）： ５１⁃５４． （ ＪＩＮ
Ｇａｎｇｓｈａｎ， ＬＩ Ｙａｎ， ＤＩＡＯ Ｙｏｎｇｆａ． Ｅｘｐｅｒｉｍｅｎｔａｌ ｉｎｖｅｓｔｉｇａ⁃
ｔｉｏｎ ｏｆ ｓｍａｌｌ ｓｐａｃｅ ｓｅｍｉｃｏｎｄｕｃｔｏｒ ｒｅｆｒｉｇｅｒａｔｉｏｎ［ Ｊ］． Ｊｏｕｒｎａｌ
ｏｆ Ｌａｎｚｈｏｕ Ｕｎｉｖｅｒｓｉｔｙ ｏｆ Ｔｅｃｈｎｏｌｏｇｙ， ２００４， ３０ （３）： ５１⁃
５４． ）

［２５］ 张奕， 张小松， 胡洪， 等． 冷 ／热端散热对半导体冷藏箱

性能的影响［ Ｊ］． 江苏大学学报， ２００８， ２９（１）： ４３⁃４６．
（ＺＨＡＮＧ Ｙｉ， ＺＨＡＮＧ Ｘｉａｏｓｏｎｇ， ＨＵ Ｈｏｎｇ， ｅｔ ａｌ． Ｉｎｖｅｓｔｉ⁃
ｇａｔｉｏｎ ｏｎ ｔｈｅｒｍｏｅｌｅｃｔｒｉｃ ｒｅｆｒｉｇｅｒａｔｉｏｎ ｓｙｓｔｅｍ ｗｉｔｈ ｄｉｆｆｅｒｅｎｔ
ｈｅａｔ ｒｅｊｅｃｔｉｏｎ ａｔ ｃｏｌｄ ａｎｄ ｈｏｔ ｓｉｄｅｓ［ Ｊ］． Ｊｏｕｒｎａｌ ｏｆ Ｊｉａｎｇｓｕ
Ｕｎｉｖｅｒｓｉｔｙ， ２００８， ２９（１）： ４３⁃４６． ）

［２６］ 张晓芳， 钟建新， 杨穗． 水冷式半导体冰箱制冷性能的

研究 ［ Ｊ ］． 工 程 设 计 学 报， ２０１２， ５ （ ２ ）： １０５⁃１１１．
（ＺＨＡＮＧ Ｘｉａｏｆａｎｇ， ＺＨＯＮＧ Ｊｉａｎｘｉｎ， ＹＡＮＧ Ｓｕｉ． Ｗａｔｅｒ
ｃｏｏｌｉｎｇ ｅｆｆｅｃｔｓ ｏｎ ｔｈｅｒｍｏｅｌｅｃｔｒｉｃ ｒｅｆｒｉｇｅｒａｔｏｒｓ ［ Ｊ］． Ｃｈｉｎｅｓｅ
Ｊｏｕｒｎａｌ ｏｆ Ｅｎｇｉｎｅｅｒｉｎｇ Ｄｅｓｉｇｎ， ２０１２， ５（２）：１０５⁃１１１． ）

［２７］ 徐昌贵， 彭宁涛， 闫献国， 等． 半导体制冷箱的三维有

限元优化与实验研究［Ｊ］． 低温与超导， ２０１２， ４０（１１）：
７０⁃７５． （ＸＵ Ｃｈａｎｇｇｕｉ， ＰＥＮＧ Ｎｉｎｇｔａｏ， ＹＡＮ Ｘｉａｎｇｕｏ， ｅｔ
ａｌ． ３Ｄ ｆｉｎｉｔｅ ｅｌｅｍｅｎｔ ｏｐｔｉｍｉｚａｔｉｏｎ ａｎｄ ｅｘｐｅｒｉｍｅｎｔａｌ ｓｔｕｄｙ
ｏｎ ｔｈｅ ｓｅｍｉｃｏｎｄｕｃｔｏｒ ｒｅｆｒｉｇｅｒａｔｉｏｎ ｂｏｘ［Ｊ］． Ｃｒｙｏｇｅｎｉｃｓ ａｎｄ
Ｓｕｐｅｒｃｏｎｄｕｃｔｉｖｉｔｙ， ２０１２， ４０（１１）： ７０⁃７５． ）

［２８］ 马广青． 基于热管散热器的半导体制冷箱冷热端传热特

性研究［Ｄ］． 广州：华南理工大学， ２０１４． （ＭＡ Ｇｕａｎ⁃
ｇｑｉｎｇ． Ｓｔｕｄｙ ｏｆ ｔｈｅ ｈｏｔ ａｎｄ ｃｏｌｄ ｓｉｄｅ ｈｅａｔ ｔｒａｎｓｆｅｒ ｃｈａｒａｃ⁃
ｔｅｒｉｓｔｉｃｓ ｏｆ ｓｅｍｉｃｏｎｄｕｃｔｏｒ ｒｅｆｒｉｇｅｒａｔｉｏｎ ｂｏｘ ｂａｓｅｄ ｏｎ ｔｈｅ ｈｅａｔ
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