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基于 R290 工质的电动汽车集成式热管理系统

性能研究

罗 毅，马文彬，苏　岭，刘月桥，肖　波
（中国长安汽车集团有限公司，北京 100142）

［摘要］ 为了满足电动汽车严苛的热管理需求和应对全球气候变暖问题，本文开发了基于 R290 工质的电动汽

车集成式热管理系统，采用仿真和试验的方法对系统性能进行分析和验证。结果表明：R290 双侧间接式热管理系

统的制冷和制热量随压缩机转速增加而增加，能效比 COP 随压缩机转速增加而减小；压缩机热气旁通制热量随着系

统高低压压力的增大而增大；40 ℃高温制冷工况，系统最大制冷量为 9. 25 kW；-18 ℃下低温制热工况，最大制热量

为 7. 24 kW；-20 ℃时极低温压缩机热气旁通最大创热量为 4. 3 kW。
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［Abstract］  To meet the stringent thermal management requirements of electric vehicles and address global 
climate change issues， in this paper an integrated thermal management system is developed for electric vehicles 
based on R290 refrigerant. The system's performance is analyzed and validated through simulation and experiments. 
The results show that the cooling and heating capacities of the R290 dual-side indirect thermal management system 
increase with the increase of the compressor speed， while the coefficient of performance （COP） decreases with the 
increase of the compressor speed. The heating capacity from the compressor’s hot gas bypass increases with higher 
system pressures. Under high-temperature cooling conditions at 40 ℃， the system’s maximum cooling capacity is 
9.25 kW. Under low-temperature heating conditions at -18 ℃ ， the maximum heating capacity is 7.24 kW. At ex⁃
tremely low temperatures of -20 ℃， the maximum heating capacity from the compressor’s hot gas bypass is 4.3 kW.

Keywords：electric vehicles；integrated thermal management system；R290；hot gas bypass

前言

如今，纯电动汽车因环保和节能的优势迅速发

展，根据乘联会预测，国内新能源乘用车渗透率在

2025 年有望达到 50%［1］。但由于没有发动机余热可

利用，电动汽车冬季使用 PTC 采暖会严重消耗电池

能量，导致冬季续航里程减少 50%。随之，可搬运外

界环境热量的热泵空调系统成为了解决这个问题的

关键［2-3］。然而，传统的冷媒工质 R134a 在环境温度

降低时，制热性能会显著下降，在环境温度-10 ℃以

下无法为乘员舱提供足够的热量满足乘客对乘坐舒

适性的要求。并且，传统 R134a 制冷剂正面临被逐

渐替代的问题，按照《基加利修正案》的履约要求，我
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国应自 2024 年将第 3 代制冷剂氢氟碳化物（HFCs）
的生产和使用“冻结”在基线水平值［4］。从全球行业

研究报告中可以看出，第 4 代环保制冷剂中 R290 和

R744 是呼声最高的两个替换制冷剂［5］。当环境温度

为 -20 ℃ 时 ，R744 热 泵 系 统 的 制 热 量 仍 可 高 达

3. 6 kW，且 COP 为 3. 1，表明了其超低温制热性能的

优越性［6］。但是，许多研究表明 R744 热泵系统存在

高 温 性 能 差 、系 统 压 力 高 、成 本 增 加 数 十 倍 等 问

题［7-8］。R290 可以更好地兼顾冬季和夏季环境，具

有环保、高效、无毒、温域广、易回收、低成本等优

点，成为切换环保冷媒背景下最佳的方案［9-10］。因

此，国内外学者对 R290 工质及其应用展开了大量

研究。

Liu 等［11］试验研究了电动汽车不同工质热泵在

不同环温下的性能表现，结果表明 R290 热泵系统在

室外环温高于-10 ℃时是最具竞争力的方案，R744
热泵系统在环温为-20 ℃时性能表现更好。黄广燕

等［12］建立了带水回路的 R290 电动汽车热泵空调试

验平台，研究了系统在不同工况下的制冷和制热性

能。结果表明，采用带水回路的系统提高了系统的

安全可靠性，但与常规循环系统相比系统性能略有下

降，制冷量减少 300-500 W，制热量减少 200-400 W。

Zhang 等［13］通过试验研究了 R290 在不同泄漏条件下

的乘客舱分布情况。研究结果显示，蒸发器泄漏是

最危险的情况，导致 R290 泄漏至乘客舱，使环境中

的 R290 浓度超过下限可燃浓度。

目前，关于 R290 制冷剂在电动汽车热管理系统

的应用研究停滞在对热泵空调系统的性能分析，但

随着车用热管理系统集成化、智能化的发展趋势，对

车用 R290 新冷媒的应用研究不能仅分析其在空调

系统的性能表现。本文创新性地对热泵系统的冷媒

回路和冷却液回路实施零部件级架构重组，制定了

多热源耦合系统架构，实现热量协同分配，研究了采

用 R290 新冷媒工质的集成式热管理系统在整车极

端边界条件下的性能表现。

本文首先对 R290 制冷剂的高低温物性进行了

研究，并调研了国内外最新的 R290 热系统架构，制

定了双侧间接集成式热系统架构。接着，搭建了系

统 1D 仿真模型，对热系统的性能进行了仿真研究，

分析了不同边界条件下系统制冷和制热性能的变化

趋势。最后，搭建了热系统焓值差试验台架，验证了

不同工况下热系统的运行可靠性，及其在极高温和

极低温边界条件下的优越性能。

1　R290 集成式热管理系统设计

1. 1　系统架构及功能模式

R290 制冷剂应用的主要挑战是其易燃易爆的

安全性问题，为应对这个潜在风险并利用其高能效

性能特点，本文基于平台化、低风险、高效性开发适

配 R290 工质的一体化双侧间接式热管理系统架构，

如图 1 所示。其主要创新点如下：打破常规直接或

间接式热泵系统架构设计思路，对热泵系统的冷媒

回路和冷却液回路实施零部件级架构重组，极大地

简化冷媒回路复杂性，减少其零部件和管路数量，集

成为一个最小制冷循环，可降低系统冷媒充注量；利

用冷却液多通阀配合水泵动力模块完成冷媒回路和

乘员舱、电机、电池各负载的连接，从而实现整车各

功能场景需求；综合余热利用+压缩机热气旁通技

术，不需要 PTC 即可满足整车极寒采暖需求；实现多

热源、多负载、多部件综合利用耦合，满足整车极致

能量回收及能耗最小化运行模式功能实现。

制冷工况工作原理如图 2 所示，热量传递路径

为：电池/乘员舱→Chiller→WCC+Motor→Radiator→
环境。电池冷板与 HVAC 内的 Heat-exchanger 并联

设计，通过三通阀 1 的开度调控，可实现电池和乘员

舱 的 同 时 制 冷 或 分 别 单 独 制 冷 功 能 ，电 池 水 泵

Pump-B 和单向阀 CV1 功能在于调节电池水路的流

量和温度，以满足乘员舱和电池不同的冷却液温度

和流量请求。在散热端，电驱 Motor 流道和水冷冷凝

器 WCC 串联设计，大功率散热器 Radiator 可同时将

空调回路和电驱 Motor 热量散至外界环境。

制热工况工作原理如图 3 所示，热量传递路径

为：环境→Radiator+Motor→Chiller→WCC→电池/乘
员舱。与制冷工况工作原理类似，制热端高温冷却

图 1　整车热管理系统原理图
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水通过三通阀 1、电池水泵 Pump-B 及单向阀 CV1 的

配合来满足电池和乘员舱不同的制热需求和优先等

级。在吸热端，三通阀 2 根据水温和环温控制两侧

流量分配，保证系统热源的稳定性。在极低温工况

下，压缩机大口径旁通阀 ERV 打开，散热器侧冷却

液不循环，直接利用压缩机做工热源制热乘员舱或

电池。

本文制定的热系统工作模式多，通过八通阀模

式切换及各个三通阀及水泵的调控实现整车热管理

功能模式切换，可满足整车全年不同高低温环境下

的 热 管 理 需 求 。 热 系 统 其 余 功 能 模 式 本 文 不 再

赘述。

1. 2　零部件参数及性能测试

首先，根据制定的热系统架构和系统性能目标

要求，对零部件进行选型，参数匹配如表 1 所示。然

后，本文基于零部件单体的台架性能测试数据，使用

SIEMENS 公 司 开 发 的 机 电 液 一 体 化 仿 真 软 件

AMESIM 对零部件的关键性能参数进行标定。

压缩机的性能主要取决于其机械效率、等熵效

率、容积效率，本文基于压缩机单体性能台架试验数

据对压缩机进行标定，压缩机标定的本质是不断调

节上述几项数据，使得压缩机出口冷媒的压力和温

度仿真数据与试验数据保持一致。本文将压缩机机

械效率、等熵效率、容积效率均定义为其排量和压比

的函数，标定后得到的关系式如下：
ηmech = -0. 16 + 0. 37 ⋅ ε - 53 ⋅ e-6 ⋅ RPM -

   0. 038 ⋅ ε2 - 9. 48 ⋅ e-9 ⋅ RPM 2 +
   2. 07 ⋅ e-6 ⋅ ε ⋅ RPM （1）

η is = 0. 87 - 0. 5 ⋅ ε + 2. 29 ⋅ e-6 ⋅ RPM +
 0. 007 ⋅ ε2 - 3. 66 ⋅ e-9 ⋅ RPM 2 +
 2. 4 ⋅ e-6 ⋅ ε ⋅ RPM （2）

ηv = 0. 95 - 0. 04 ⋅ ε + 2. 7 ⋅ e-5 ⋅ RPM +
0. 00046 ⋅ ε2 - 4. 76 ⋅ e-9 ⋅ RPM 2 +
3. 12 ⋅ e-6 ⋅ ε ⋅ RPM （3）

式中：ηmech 为机械效率；η is 为等熵效率；ηv 为容积效

率；ε 为压缩机压比；RPM 为压缩机转速。

为使热系统换热器的仿真和实际性能更贴合，

本文使用 AMEsim 软件的 HEX calibration 工具对散

热器换热性能进行标定。首先在 AMEsim 中将换热

部件的对流传热方式定义为采用努塞尔系数经验公

式，得到冷却水与换热器壁面的热交换量：

φ = Nu ⋅ λ
dcdim

⋅ Scearea ⋅ (Tcoolent - Twall ) （4）

图 2　整车热管理系统制冷模式

图 3　整车热管理系统制热模式

表 1　热系统零部件参数

零部件

压缩机

COMP

电子膨胀阀

EXV
大口径旁通阀

ERV
水冷冷凝器

WCC

电池冷却器

Chiller

换热器

Heat-exchanger

散热器

Radiator

类型

定排量

涡旋式

步进式

步进式

板式

换热

板式

换热

板翅式

板翅式

主要参数

排量：34cc
冷媒：R290

最高转速：10 000 r/min
额定制冷量：5 kW（6 500 r/min）

最大口径：2. 1 mm

最大口径：4. 5 mm
长×宽×高：170 mm×73. 7 mm×80 mm

通道数量：33×32（水路×冷媒路）

额定换热量：12 kW
长×宽×高：170 mm×73. 7 mm×110 mm

通道数量：33×32（水路×冷媒路）

额定换热量：10 kW
长×高×厚：233 mm×155 mm×27 mm

扁管：数量 50 厚度 1. 6 mm
翅片：间距 1. 2 mm 厚度 0. 1 mm

宽×高×厚：650 mm×500 m×21 mm
扁管：数量 16 厚度 6 mm

翅片：间距 0. 5 厚度 0. 1 mm
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式中：φ 为换热功率；λ 为冷却水导热系数；dcdim 为换

热器特征长度，即水力直径；Scearea 为对流换热面积；

Tcoolen 为冷却水温度；Twall 为换热壁面温度；Nu 为努塞

尔系数，表征换热过程中对流传热与纯导热比例。

其中努塞尔系数表达式为

Nu = a ⋅ Reb ⋅ Prc （5）
式中：Re 为冷却水侧的雷诺数，表征湍流和层流换

热的无量纲参数；Pr 为冷却水侧的普朗特数，用于

评估流体的动量传递和热传递特性；a、b、c 均为换

热 器 单 体 特 性 无 量 纲 常 数 ，通 过 标 定 得 出 具 体

数值。

在水冷冷凝器的仿真标定中，通过优化努赛尔

系数、换热比例系数和压降比例系数，得到试验与仿

真的压降及换热量对比，如图 4 所示，可认为经过标

定后的水冷冷凝器试验与仿真的最大误差在可接受

范围内，标定完成。

2　R290 集成式热管理系统仿真研究

针对基于 R290 工质设计的热系统架构，设置仿

真应用场景展开热系统架构方案论证，分析不同边

界条件下系统制冷和制热性能的变化趋势。

2. 1　系统制冷性能仿真

图 5 所示为单电池制冷工况仿真模型，模型内

零部件结构数据按照实际尺寸填写，性能数据根据

零部件单体性能试验标定所得。压缩机转速控制目

标为电池进水温度 20 ℃，电子膨胀阀开度控制目标

为压缩机入口冷媒过热度 5 ℃。设置系统冷媒充注

量为 0. 2 kg，环温 40 ℃，环境相对湿度 40%，压缩机

转速上限 10 000 r/min，电池冷板水流量 25 L/min，散

热器水流量 30 L/min，散热器进风风速 4 m/s。为分

析 R290 热系统高温环境下的最大制冷能力，本文针

对表 2 所示的 10 组电池制冷工况进行仿真分析，仿

真结果如表 3 所示。

测试工况 1-5 为电池制冷+驱动回路散热工况，

模拟整车高温行驶电机和电池散热工况，电机生热

量 3 kW，电池生热量从 4 逐渐增加至 11 kW。在设

定的边界条件下，当电池生热量增加至 11 kW 时，压

缩机转速升高至上限 10 000 r/min，不能满足电池冷

板进水 20 ℃的要求；即在行车电池制冷工况下，系

统最大满足电池 10 kW 的散热需求。测试工况 6-8
为单电池制冷工况，电机生热量为 0，模拟驻车电池图 4　换热器标定结果对比

表 2　电池制冷工况边界条件参数

测试

工况

1-5
6-8

环境

温度/℃
40
40

电机生

热量/kW
3
0

电池生

热量/kW
4、6、8、10、11

9、10、11

电池冷板

进水流量/
（L·min-1）

25
25

散热器

水流量/
（L·min-1）

30
30

散热器

进风风速/
（m·s-1）

4
2

表 3　电池制冷工况仿真结果

测试工况

1
2
3
4
5
6
7
8

压缩机转速/
（r·min-1）

2 170. 24
3 705. 75
5 733. 47
8 760. 04

10 000. 00
6 801. 35
8 449. 62

10 000. 00

压缩机功率/
W

1 007. 81
1 920. 40
3 219. 59
5 230. 50
6 194. 78
3 841. 96
4 949. 02
6 091. 06

电池冷板

进水温度/℃
20. 00
20. 00
20. 00
20. 00
21. 70
20. 00
20. 00
20. 00

Chiller 换热量/
W

4 016. 24
6 016. 24
8 016. 24

10 016. 24
11 016. 20

9 016. 24
10 016. 24
11 016. 21

WCC 换热量/
W

4 879. 95
7 648. 71

10 753. 10
14 462. 50
16 282. 14
12 282. 15
14 223. 21
16 193. 99

Radiator 换热量/
W

7 890. 90
10 666. 57
13 770. 87
17 480. 15
19 299. 74
12 299. 87
14 240. 87
16 211. 56

COP
3. 99
3. 14
2. 49
1. 91
1. 78
2. 35
2. 02
1. 81
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高温快充。散热器进风风速相对于行车工况减小至

3 m/s，在设定的边界条件下，当电池生热量增加至

11 kW 时，压缩机转速升高至上限 10 000 r/min，不能

满足电池冷板进水 20 ℃的要求，即在驻车充电工况

下，系统最大满足电池约 10 kW 的散热需求。

如图 6 所示，在电池制冷+驱动回路散热工况

下，随着电池生热量从 4 增加至 10 kW，压缩机转速

从 2 170. 24 增 至 8 760. 04 r/min ，压 缩 机 功 率 从

1 007. 81 增加至 5 230. 50 W，空调系统 COP 从 3. 99
减小至 1. 91。在单电池制冷工况下，系统性能有同

样的变化趋势，即随着压缩机转速的增加，系统制冷

量增加，系统能效比 COP 降低。

2. 2　系统制热性能仿真

本文制定的 R290 热系统架构在冬季寒冷工况

可吸收环境热源、电驱热源、压缩机热气旁通热源的

热为乘员舱和电池提供热量，为分析 R290 热系统在

低温环境下的制热能力而展开低温热泵吸热仿真研

究，为寻找 R290 热系统最低适用温度而开展热气旁

通仿真研究。

2. 2. 1　热泵制热仿真

在冬季低温工况，由于电池充放电自产热和乘

员舱舒适性要求更高的原因，乘员舱制热需求远大

于电池，故本文热泵制热仿真测试分析单乘员舱制

热工况。仿真测试边界条件设置：系统充注量为

0. 2 kg，暖风芯体 HTC 进风量为 300 m3/h，进风温度

为环境温度，水流量为 30 L/min，低温散热器进风

风 速为 4 m/s，进风温度为环境温度，进水流量为

25 L/min，电机热量为 0 或 3 kW，压缩机控制目标为

暖风芯体出风温度 45 ℃，电子膨胀阀控制目标为

压缩机入口冷媒过热度 5 ℃，设置 0、-5、-10、-15 ℃ 
4 组不同环境温度测试系统制热性能。

如表 4 和表 5 所示，测试工况 1-4 为不同环温下

热泵纯环境吸热模式，根据仿真测试结果，当环温低

至-15 ℃时，压缩机转速升至上限 10 000 r/min，暖风

芯体 HTC 出风温度为 39. 43 ℃，不能满足乘客舱舒

适性 45 ℃要求，即热泵纯环境吸热模式最低能下探

-15 ℃的环境温度，提供乘员舱 6 227. 69 W 热量。

测试工况 5-8 为不同环温下热泵和电机余热双热源

加热乘员舱模式，当环温下探至-15 ℃时，压缩机转

速升至上限 10 000 r/min，暖风芯体 HTC 出风温度为

43. 48 ℃，不满足乘客舱舒适性 45 ℃要求，即热泵和

电机余热双热源模式最低适配-15 ℃的环境温度，

提供乘员舱 6 691. 62 W 热量。

如图 7 所示，分析不同环温下热泵纯环境吸热

模式系统典型参数，当环境温度分别为 0、-5、-10、

-15 ℃时，压缩机功率分别为 1 644. 32、2 133. 92、

表 4　乘员舱制热工况边界条件参数

测试

工况

1-4

5-8

环境

温度/
℃

0、-5、

-10、-15
0、-5、

-10、-15

电机生

热量/
kW
0

3

散热器

进风风速/
（m·s-1）

4

4

暖风芯体

进风风量/
（m3·h-1）

300

300

电机侧水

流量/
（L·min-1）

25

25

暖风芯

体水流量/
（L·min-1）

30

30

图 6　电池制冷工况系统性能变化趋势

图 5　电池制冷工况仿真模型
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2 726. 64、2 812. 42 W，系统制热量分别为 4 869. 22、

5 509. 93、6 174. 98、6 209. 59 W，可以得出，压缩机

功率和系统制热量随环境温度的降低而升高，相反

系 统 能 效 比 COP 随 环 温 的 降 低 而 降 低 ，分 别 为

2. 95、2. 57、2. 26、2. 21。

2. 2. 2　压缩机热气旁通仿真

压缩机热气旁通创热技术是解决极寒环境下热

泵循环启动困难的有效方法，它是将压缩机做功时

的机械能转换为热能传给乘员舱制热，且压缩机创

热过程不受低温环境影响。热气旁通仿真边界条件

设置如下：环境温度-20 ℃、环境相对湿度 40%，暖

风芯体 HTC 进风温度-20 ℃，进风风量 300 m3/h，进

水流量 15 L/min。为分析系统高低压压力对旁通循

环创热性能的影响，压缩机控制系统目标高压压力

分别为 26、28、30 barA，电子膨胀阀控制目标为系统

低压压力 6、8、10 barA，旁通阀控制目标为压缩机入

口过热度 5 ℃，得到如图 8 所示的仿真结果。

在-20 ℃极低温环境温度下，应用压缩机热气

旁通技术，可以不受环境温度的影响，不需要低温热

源，最大可提供乘员舱 8 173. 8 W 热量，暖风芯体出

风温度最高可达 50 ℃。分析不同高低压压力对热

气旁通制热效果发现，随着系统高低压压力的升高，

压缩机功率、系统制热量、暖风芯体出风温度都随之

升高。

3　R290 集成式热管理系统试验研究

3. 1　试验台架

搭建热系统综合性能试验台架如图 9 所示，整

个系统台架放置于焓差室的蒸发室内，室内环境条

件由空调设备、电加热器及湿度控制设备组成的环

境控制系统控制，可实现环境-20 至 60 ℃、相对湿度

20% 至 90% 的调节与控制。热系统电子膨胀阀、水

泵、三通水阀均为直驱控制，控制目标分别为电子膨

胀阀步进电机步数、水泵转速、三通水阀开度比例；

压缩机和代替电池电驱热源功能的 PTC 通过 CAN
通讯控制其转速和功率；前端散热风扇和冷暖风芯

体的风量由焓差室控制工具控制，前端散热器通过

控制风扇转速实现平均进风风速 0~5 m/s 调节，蒸

发室风洞可调节冷暖风芯体进风量 50~600 m3/h。

热管理控制器控制框图如图 10 所示。

试验第一步须确定热系统台架的最佳充注量，

R290 热系统充注量起点设置为 60 g，并以 10 g 的增

量逐步充注至压缩机进气口，寻找系统最佳充注频

段的试验工况分为制冷和制热工况，然后在两种工

况的充注频段内选取系统最佳充注量，得到如图 11
所示的的试验结果。

根据上述试验结果可以发现，单电池制冷模式

下的充注平台频段为 130~150 g，平台段制冷剂量约

为 20 g，单乘员舱热泵制热模式充注频段为 105~
145 g，平台段制冷剂量约为 40 g。两种模式下重叠

表 5　乘员舱制热工况仿真结果

测试

工况

1
2
3
4
5
6
7
8

压缩机转速/
（r·min-1）

4 148. 09
5 773. 16
8 168. 83

10 000. 00
3 784. 08
5 224. 01
7 301. 27

10 000. 00

压缩机

功率/W
1 644. 32
2 133. 92
2 726. 64
2 812. 42
1 549. 12
2 019. 38
2 587. 61
3 001. 58

HTC 出风

温度/℃
45. 00
45. 00
45. 00
39. 43
45. 00
45. 00
45. 00
43. 48

Radiator 吸

热量/W
3 436. 63
3 661. 02
3 822. 12
3 801. 62

517. 62
758. 46
940. 37

1 019. 95

Chiller 换热量/
W

3 453. 49
3 678. 02
3 839. 24
3 818. 86
3 534. 42
3 775. 39
3 957. 42
4 037. 13

WCC 换热量/
W

4 851. 26
5 491. 99
6 157. 05
6 209. 59
4 851. 26
5 491. 99
6 157. 05
6 673. 66

HTC 换热量/
W

4 869. 22
5 509. 93
6 174. 98
6 227. 69
4 869. 22
5 509. 93
6 174. 98
6 691. 62

COP
2. 95
2. 57
2. 26
2. 21
3. 13
2. 72
2. 38
2. 15

图 7　乘员舱制热工况系统性能变化趋势
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的区间为 130-145 g，因此本次最佳充注量取 140 g，

本文后续试验均基于此最佳充注量进行。

3. 2　试验结果

本文试验的目的主要是探寻热系统在极端环境

下的性能表现，所以台架测试工况为 40 ℃环温乘员

舱外循环制冷、40 ℃环温电池制冷工况、-18 ℃乘员

舱外循环制热、-20 ℃压缩机热气旁通热源乘员舱

外循环制热。

在 40 ℃环温乘员舱外循环制冷工况下，给定压

缩机转速 8 500 r/min，冷风芯体进风温度 40 ℃、风量

450 m3/h、水流量12 L/min，试验启动后150 s，冷风芯体

出风温度从40降至9. 8 ℃，降温速率为12. 08 ℃/min，

系统制冷量可达 9 259 W，系统能效比 1. 54。乘员

舱高温制冷降温速率、制冷量及能效比均较为理想。

在 40 ℃ 环 温 电 池 制 冷 工 况 下 ，给 定 压 缩 机 转 速

8 500 r/min，散热器侧水流量 20 L/min，电池侧水流

量 17 L/min，待试验稳定后电池进口水温为 23. 5 ℃，

满足电池冷却状态对入水口温度的要求，空调系统

制冷量为 8 580 W，能效比为 1. 6。高温环境电池

制冷工况系统制冷量满足要求，系统能效较高。在

-18 ℃乘员舱外循环制热工况下，调节压缩机转速

8 500 r/min，暖 风 芯 体 进 风 温 度 -18 ℃ 、进 风 风 量

350 m3/h，进 水 流 量 20 L/min，散 热 器 侧 水 流 量

17 L/min，试验启动 13 min 后达到稳定，HTC 出风温

度 45 ℃，温升速率 4. 85 ℃/min，满足乘员舱制热工

况对空调箱出风口温度的最低要求，系统制热量

7 243 W，空调系统能效比 2. 08。在-20 ℃压缩机热

气旁通热源乘员舱外循环制热工况下，给定压缩

机转速 8 500 r/min，HTC 进风温度-20 ℃、进风风量

250 m3/h、进 水 流 量 5 L/min，待 试 验 工 况 稳 定 后 ，

HTC 出风温度为 41 ℃，系统制热量 4 300 W，系统能

效比 0. 81，但由于系统在对外放热前需要蓄热导致

暖风芯体出风温度温升速率较慢。

总的来看，高温制冷工况制冷量、降温速率、能

图 8　压缩机热气旁通工况系统性能变化趋势

图 9　热系统试验台架
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效比均比较理想，但极低温热泵制热工况系统的能

效比和芯体出风温升速率有待提高。

4　结论

本文通过仿真和试验的方法对开发的 R290 热

管理系统性能进行了研究。

（1）仿真结果表明，高温制冷工况下压缩机功率

随热负荷的增加而增加，系统制冷量增加，系统能效

比 COP 降低。在低温制热工况下压缩机功率和系

统制热量随环境温度的降低而升高，系统能效比

COP 随环温的降低而降低。压缩机热气旁通制热量

随着系统高低压压力的增大而增大。

（2）试验结果表明，所开发的 R290 双侧间接式

热系统最佳充注量在 140 g 左右，40 ℃高温乘员舱最

大制冷量约 9. 25 kW，-18 ℃低温乘员舱最大制热量

约 7. 24 kW，-20 ℃压缩机热气旁通最大创热量约

4. 3 kW。高温制冷工况制冷量、降温速率、能效比

均比较理想，但极低温热泵制热工况系统的能效比

和芯体出风温升速率有待提高。
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