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电动汽车 R290 回热-补气耦合热泵性能实验研究
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摘要：为解决电动汽车 R290 热泵系统在宽温区工况下制热与制冷性能难以协同优化的问题，提出了

一种适用于电动汽车 R290 制冷剂补气-回热耦合式热泵系统。该系统采用一个中间换热器耦合补气

循环经济器与回热循环回热器的功能，可以实现两种循环灵活切换。通过宽温区工况下的实验与理

论分析，验证系统的性能优势。结果表明：制热工况补气循环制热量与性能系数（COP）均优于回热循

环，-30℃环境下，补气循环制热量较回热循环提升 44.4%，COP 提升 7.4%；制冷工况回热循环 COP
高于补气循环，50 ℃环境下，回热循环 COP 较补气循环提升 7.6%。进一步分析中间换热器特性，宽
温区工况下，回热器的换热量较大， 效率较低，故耦合中间换热器的选型应优先满足回热循环工况

条件。基于不同工况的实验结果，提出了回热器的传热与压降特性评价方法，并得到了相应的经验关

系式。该研究为电动汽车热泵系统的能效提升与全气候适应性设计提供了理论与实验参考。
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Experimental Study on the Performance of R290 Regenerative-Vapor
Injection Coupled Heat Pump for Electric Vehicles
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Abstract：To address the challenge of synergistically optimizing the heating and cooling performance of
R290 heat pump systems for electric vehicles across a wide temperature range,this study proposes
a novel R2 90 vapor inj ection-regenerative coupled heat pump system.The system employs an
intermediate heat exchanger that integrates the functions of an economizer for the vapor inj ection
cycle and a regenerator for the regenerative cycle,allowing flexible switching between the two
cycles.Experimental and theoretical analyses under wide temperature range conditions validate
the system’s performance advantages.The results show that in heating mode,the vapor inj ection
cycle outperforms the regenerative cycle in both heating capacity and coefficient of performance
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(COP).At a -30 ℃ ambient temperature,the heating capacity of the vapor inj ection cycle increases by
44.4% and the COP improves by 7.4% compared to the regenerative cycle.In cooling mode,the
regenerative cycle achieves a higher COP than the vapor inj ection cycle.At a 50 ℃ ambient
temperature,the COP of the regenerative cycle is 7.6% higher.Further analysis of the intermediate heat
exchanger characteristics reveals that under wide temperature range conditions,the regenerator
exhibits greater heat transfer capacity but lower exergy efficiency.Therefore,the selection of the
intermediate heat exchanger should prioritize meeting the operating conditions of the regenerative
cycle.Based on experimental data from different conditions,an evaluation method for the heat
transfer and pressure drop characteristics of the regenerator is proposed,along with corresponding
empirical correlations.This study provides theoretical and experimental references for enabling
greater energy efficiency and all-climate adaptability design in heat pump systems for electric vehicles.
Keywords：electric vehicles；R290 refrigerant；heat pump；vapor inj ection cycle；regenerative

cycle

  热泵空调系统已成为电动汽车热管理的主流技

术方案,但仍面临环保工质的替代和宽温域能效的提

升两方面问题。制冷剂 R290 作为一种天然工质,凭
借零臭氧消耗潜能值(ODP,数值为 0)和极低的全球

变暖潜能值(GWP,数值为 3.3),被认为是最具潜力

的替代制冷剂之一[1-2]。热力学分析证实,在多种替

代 R134a 的测试制冷剂中,R290 具有领先的制冷

COP和 效率[3]。考虑到制冷剂 R290 的易燃性,工
程实践通常采用二次回路架构,通过冷却液介质隔离

冷媒与乘员舱,提升系统安全性[4-5]。同时,该二次回

路还可有效回收来自动力电池和电驱系统的余热,从
而提高制热能力,显著提升系统的整体热效率[6]。

我国地域气候差异显著,要求热泵系统在-30℃
至 50 ℃环境内均需稳定高效运行。特别是在低温

工况下,热泵系统的制热效率显著下降,制热量不足

成为限制电动汽车推广应用的重要瓶颈。喷射补气

技术作为实现宽温域高效运行的重要手段,能够通

过向压缩机中喷射气态或液态工质,有效提升循环

流量、降 低 压 缩 机 排 气 温 度,从 而 增 强 系 统 性

能[7-10]。唐景春等[1 1]实验研究表明,在-7 ℃环境温

度下,采用准双级喷气增焓技术的涡旋压缩机相比单

级系统,制热量提升 8.3%,COP 提高 8.2%。空气源

热泵的喷射补气技术方案主要包括带有闪发罐或经

济器的两 种系统。Qin等[12]实验验证了带经济器的

喷射补气热泵可以满足电动汽车-20 ℃环境的供暖

需求,无需电加热。在设计带有省煤器的热泵时,最
具挑战性的因素之一是确定省煤器最佳压力,研究表

明可以通过理论分析最小熵产进行确定[13]。
提高系统能效的另一成熟技术路径是采用回热

循环。在蒸汽压缩循环中,采用增设回热器可以确

保压缩机不会进液,并使蒸发器出口的过热最小化,

同时在膨胀阀入口处获得额外的过冷,从而增加蒸

发器的制冷能力。回热器的增效潜力高度依赖于工

质物性[14]。李紫薇等[1 5]通过热力学计算分析方法

研究指出,多组运行工况下,制冷剂 R290 的有效过

热循环性能总是正向有利的。Cabello 等[14]实验对

比了 R404a 及其 5 种替代工质是否采用回热器的

冷冻柜系统性能,表明 R290 工质应用回热循环可

以使能耗降低 2.98%～6.01%。Nasution 等[1 6]同

样证实了在室内空调场景下,R290 应用回热器的性

能提升有效性,在制冷量为 1.47 kW 时,较不采用

回热器的系统性能系数(COP)提升 22.2%。黄广

燕等[1 7]对 R290 电动汽车热泵空调性能实验进行了

研究,表明使用回热器可以改善系统制冷性能。
Yang 等[18-1 9]揭示了充注量平台期与环境温度的关

联性,为系统匹配设计提供了关键依据。
值得注意的是,在中间换热器(IHX)的设计方

面,回热器的设计需在性能增益与潜在代价间精细

权衡。尽管回热器在提高蒸发器过冷度、增大制冷

量方面具有积极作用,但也可能因吸气过热和压降

增加而对压缩机性能产生不利影响[20-2 1]。因此,对
于回热器的选取,要结合冷媒热物性、工况参数及换

热器设计,合理匹配换热能力。文献[22-23]从理论

上分析了热泵热水器中螺旋管式回热器长度对跨临

界 CO2 热泵系统的影响,证明回热器长度较长对

COP 有利,但换热量过大会导致排气温度急剧升

高,危及热泵系统安全性。文献[24]通过 分析表

明,CO2 热泵系统应用中间换热器降低了除气冷器

外大多数组件的不可逆性。Hermes[20]通过对回热

器传热和压降共同效应的分析,表明存在一种最佳

换热器设计条件以提高系统性能,在空调工况下,制
冷剂 R290 的回热器最佳设计条件为传热单元数约

为 2,压降效应增大对性能下降的影响显著。
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上述文献揭示了 R290 制冷剂在热管理领域的

显著潜力。然而,现有研究多聚焦于单一循环模式,
兼具制热与制冷性能协同提升的集成化解决方案仍

较为匮乏。本研究旨在针对电动汽车热管理需求,
解决 R290 热泵系统在宽温区工况下制热与制冷性

能难以协同优化的问题,通过构建补气-回热耦合式

系统架构,采用双侧二次回路换热架构及多功能中

间换热器(兼具回热器与经济器功能),实现变温区

循环切换并提升系统集成度。在宽温区(制热为

-30～0 ℃,制冷为 3 5～50 ℃)工况下,开展补气循

环与回热循环的对比实验,明确不同循环模式对系

统性能的影响。基于实验数据,解析了中间换热器

的传热-压降关联特性,并建立其分析方法与拟合关

系式,为 R2 9 0 热泵系统的集成设计与性能提升提

供理论依据和工程指导。进一步量化了两种循环下

中间换热器的热力性能与 效率,表明耦合式设计

应优先基于回热循环优化。本研究为电动汽车热泵

系统提供了回热-补气耦合集成方案,并建立了中间

换热器的系统性能评价方法。

1 系统原理及实验测量

1.1 系统原理

本文研究了应用于电动汽车的 R290 补气-回热

耦合式热泵系统,系统原理如图 1 所示,包括冷媒回

路和双侧冷却液回路。该系统的冷媒回路包括补气

涡旋压缩机、板式冷凝器、板式蒸发器、主路电子膨

胀阀和支路电子膨胀阀,采用一个中间换热器,兼作

补气循环过程的经济器和回热循环的回热器。

(a)R290 回热循环乘员舱制冷模式

(b)R290 补气循环乘员舱制热模式

图 1 R290 补气-回热耦合式热泵系统原理示意图

Fig.1 Schematic diagram of the R290 inj ection-regenerative coupled heat pump system
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  图 2 所示为基本/回热/补气循环热泵压焓图,
其中 基 本(BAS)循 环 可 表 示 为 1-2-3-4-1,回 热

(REG)循环表示为 1-5-6-3-7-8-1,补气(INJ)循环可

表示为 1-12-13-9-3-7-8-1 和 3-10-1 1-13。由于补气

循环中压缩机内部状态点 1 2 和 1 3 难以直接测得,
因此准二级压缩过程的理论耗功等价为虚线 1-9 和

1 1-9。循环中假定节流前后的焓值相等。

图 2 BAS、REG 和 INJ 循环模式下 R290 的压焓图

Fig.2 p-h diagrams of R290：BAS,REG and INJ cycles

当运行补气循环时,压缩机排出的高温高压

R290 蒸气在水冷冷凝器中与二次介质进行热量交

换,冷凝后的液态制冷剂分别进入主路与支路。支

路的制冷剂通过补气膨胀阀节流,再流入经济器中

压侧,进一步冷却主路制冷剂。经过热交换的支路

工质也变为具有一定过热度的蒸气状态,然后由压

缩机补气口吸入,与主路工质混合完成喷射补气的

过程。主路的制冷剂经过经济器高压侧后,再由膨

胀阀节流降压,进入蒸发器吸热并蒸发,然后返回压

缩机完成循环。
运行回热循环时,压缩机排出的高温高压 R290

蒸汽在水冷冷凝器中与二次介质进行热量交换,冷
凝后的液态制冷剂进入回热器高压侧被进一步冷

却,然后由膨胀阀节流降压,进入蒸发器吸热并蒸

发,再进入回热器低压侧吸热,随后返回压缩机完成

循环。
该系统还包括双侧二次回路系统,通过采用二

次流体冷却液作为传热介质,使热泵更加紧凑模块

化。冷却液系统包括两个可切换的二次回路,室内

侧回路拥有车内换热器,室外侧回路则有车外换热

器以及余热回收换热器。两个回路内安装了两套膨

胀水箱和水泵,分别驱动两侧的冷却液与制冷剂回

路中的冷凝器、蒸发器进行换热。
该系统拥有制冷和制热两种基本模式,可以通

过两个四通阀的切换来实现。当运行在制热模式

时,室内侧回路与冷凝器相连,室外侧回路与蒸发器

相连。吸收冷凝器散热后的冷却液,在设置于风道

的室内换热器中使进风空气升温。当运行转换为制

冷模式时,需要切换两个四通阀,使室内侧回路与蒸

发器相连,低温的冷却液流入室内换热器对空气

降温。

1.2 实验装置

基于上述系统原理,搭建了 R290 补气-回热耦

合式热泵系统实验台架,如图 3 所示。实验采用排

量为 34 mL 的补气压缩机、孔径为 2.2 mm 的电子

膨胀阀,系统采用的主要部件具体参数如表 1 所示。

表 1 R290 热泵系统主要部件参数

Table 1 Key component parameters of R2 90 heat pump system

部件 类型 参数

压缩机 补气式涡旋压缩机 排量为 34 mL,转速范围为 800～8 500 r/min

蒸发器 板式换热器 板片尺寸为 1 5 3 mm×69 mm,换热器厚度为 1 04 mm,板片数为 1 8

冷凝器 板式换热器 板片尺寸为 1 5 3 mm×69 mm,换热器厚度为 85 mm,板片数为 24

中间换热器 板式换热器 板片尺寸为 88 mm×64 mm,换热器厚度为 70 mm,板片数为 30

膨胀阀 电子膨胀阀 口径为 2.2 mm,开度范围为 0～500

室外换热器 百叶窗翅片换热器 芯体外形尺寸为 7 1 0 mm×440 mm×1 6 mm,扁管数为 6 7

室内换热器 百叶窗翅片换热器×2 芯体外形尺寸为 2 1 0 mm×180 mm×32 mm,扁管数为 2 7

  实验系统的多工况性能测试在焓差实验室内进

行。实验室分为车内环境模拟室与车外环境模拟

室,车内环境模拟室可以提供 0～50 ℃的环境温度,
车外环境模拟室可以提供-40～55 ℃的环境温度。
车外环境室和车内环境室各有一套制冷和加热、加
湿设备,通过空气循环可以精确控制环境车内的温

度和湿度。
风量测量装置可以为试验精确提供所需的循环

风量。测试用的焓差实验室符合 GB/T 21 3 6 1—

2017《汽车用空调器》、QCT 656—2000《汽车空调制冷

装置性能要求》等汽车空调行业标准的相关规定,满足

汽车空调系统的制热量、风量等技术参数的测量要求。
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图 3 R290 热泵系统实验台架

Fig.3 Experimental bench of R290 heat pump system

实验系统的车外换热器与室外侧的受风箱相

连,车内气冷器与室内侧的受风箱相连。受风箱内设

置有干球和湿球温度传感器,用于测量出风的干球和

湿球温度。压缩机的输入功由焓差室内置的数字功

率计测量。主要部件的进出口都设有温度和压力传

感器,两个流量测点分别设在压缩机吸气口前和排气

口后,分别测量吸气和排气的冷媒流量。焓差实验室

相关测量参数和各测试仪表的不确定度见表 2。

表 2 测量仪器及精度

Table 2 Accuracy of the measuring devices

测量仪器 量程范围 精度

温度传感器 -50～200 ℃ ±0.1 ℃

冷媒侧压力传感器 0～3.5 MPa ±0.5%

冷却液侧压力传感器 0～200 kPa ±0.5%

冷媒质量流量计 0～250 kg/h ±0.2%

冷却液体积流量计 0.4～5.0 m3/h ±0.5%

压差式空气风洞 0～1 000 Pa ±1.0%

电功率计 0～500 V,0～50 A ±0.2%

实验中回热循环系统充注量为 320 g,处于平台

期内,控制压缩机转速为 3 000 r/min。制热模式

下,调节主路膨胀阀使冷凝器出口控制过冷度为

(2.0±0.5)℃；制冷模式下,冷凝器出口控制过冷度

为(6.0±0.5)℃。对补气循环控制相同的压缩机转

速。R290 热泵系统具体测试工况如表 3 所示。此

外,评估了二次回路带来的性能损失,为车用 R290 热

泵空调系统性能提升与推广应用提供了数据支持。

表 3 R290 热泵系统测试工况

Table 3 Test conditions of R290 heat pump system

序号 运行模式 冷媒循环 环境温度/℃ 环境湿度/% 室内温度/℃ 室内湿度/%

1 制热 回热/补气 -30 20 40

2 制热 回热/补气 -20 20 40

3 制热 回热/补气 0 20 40

4 制冷 回热/补气 3 5 40 2 7 40

5 制冷 回热/补气 45 40 2 7 40

6 制冷 回热/补气 50 40 2 7 40

2 理论分析及参数计算

2.1 热泵系统换热能力计算

区别于一般的热泵系统回路,本系统为 R290
热泵空调设计了双侧二次回路,计算的系统换热量

将从车内回路的冷凝器/蒸发器水侧换热量和室内

两个换热芯体空气侧换热量两端进行分析。
水侧换热量可以通过测量板式换热器冷却液出

口温度、进口温度,冷却液流量和比热计算获得。制

热模式下的换热量(制冷模式同此)计算式如下

Qw =ṁ wc p,w(t w,out-t w,in)× 1 0 3 (1)
式中：Qw 为制热模式下水侧换热量；̇m w 为冷却液质

量流量；c p,w 为板式换热器冷却液平均温度下的比

定压热容；t w,out、t w,in 分别为板式换热器冷却液出口

温度、进口温度。

空气侧换热量则通过测量车内换热器风道空气

出口温度、入口温度,风量和空气比热计算获得

Qa =ρa,outV a,out(h a,out-t a,in)/3.6 (2)
式中：Qa 为制热模式下空气侧换热量；ρa,in 为进风密

度；V a,out 为进风体积流量；h a,out、h a,in 分别为车内换

热器空气出风比焓、进风比焓。
同时,有必要获得中间换热器的换热量,以便进

行换热器性能评估。中间换热器在两种循环模式下

高压侧进出口条件一致,均为从冷凝器出口至主路

膨胀阀阀前进口。因此,采用冷媒高压侧进行换热

量计算

Q IHX =ṁ r(h h,in-t h,out)× 1 0 3 (3)
式中：Q IHX 为中间换热器的换热量；̇m r 为冷却液质

量流量；h h,in、h h,out 分别为中间换热器冷媒高压侧进

出口比焓。
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制冷剂循环中各点焓值通过温度与压力测量值

计算得到,R290 的特性从制冷剂物性查询软件

REFPROP 9.1 获得。

2.2 系统性能评价指标计算

系统的制热性能系数ε(制冷模式同理)采用下

式计算

ε=Q/W (4)
式中：Q 为水侧制热量Q w 或者空气侧制热量Qa；W
为系统功耗。

定义冷凝器或蒸发器水侧换热量与室内换热器

空气侧换热量性能衰减为热损失ΔQ,表达式为

ΔQ =Qw-Qa (5)

  热力学系统中的 是最大的理论有用功[23],但
在实际系统中,不能完全使用 , 的破坏和损失是

不可避免的。
对于本文提出的系统,任一状态点的 可用下

式表示

Ė x,j =ṁ j[h j -h 0 -T 0(s j -s 0)] (6)
式中：̇m j 为该状态点j 的质量流量；h j、s j 为状态点j
的比焓、比熵；T 为温度；下标 0 表示对应参数的参

考状态。
为了对系统各个部件的性能进行评价,引入

效率 的 概 念,将 其 定 义 为 收 益 和 输 入 的 比

值[25]。对于 本 系 统 的 中 间 换 热 器,部 件 损 失

Ė IHX,D及 效率ηIHX,ex,计算式如下

Ė IHX,D =ṁ jT 0[(s h,in-s h,out)-(s l,in-s l,out)]
(7)

η̇IHX,ex = 1-
Ė IHX,D
Ė IHX,in

(8)

式中：下标 h 和 l 分别表示中间换热器高压侧和低

压侧；下标 in 和 out 表示输入和输出；̇E IHX,in 为部件

的输入 。
根据 Moffat[26]提出的实测参数不确定度计算

方法,测得值(R)和直接测量值(X 1,X 2,X 3,…,

X k)具有以下函数关系

R = R(X 1,X 2,X 3,…,X k) (9)
则相对不确定度U R 为

U R = ∑
k

i = 1

∂R
∂X i
δX i( )

2㊣
㊣

—
— ㊣

㊣

—
— /R (10)

  根据上述公式和各测量值的计算方法和精度,
确定制热量和 COP 的最大相对不确定度分别为

±3.9%和±4.2%。

2.3 传热压降特性参数计算

传热和压降特性是评价换热器性能的重要指

标。板式换热器总传热系数 K 的计算式如下

K =Q/(AΔtm) (11)
式中：Δtm 为平均换热温差,一般采用对数平均温差

形式,当 换 热 器 两 端 最 大 温 差 与 最 小 温 差 比

Δtmax/Δtmin ≤ 2 时,可以采用算术平均温差。
总传热系数 K 满足以下定义式

K = 1
α1 +

r 1 +R p +r 2 + 1α2( )-
1

(12)

式中：1/α1 为板片热侧流体传热热阻,α1 为热侧换

热系数；R p 为板片层热阻；1/α2 为板片冷侧流体传

热热阻,α2 为冷侧换热系数；r 1、r 2 为两侧污垢热阻。
板片热阻和污垢热阻的影响较小,总传热系数 K 主

要与α1、α2 相关。
对流换热系数α与Nu 相关,表达式如下

α= Nuλd e = f
(Pr,Bo,xm)Re n (13)

式中：f 为已知换热器结构参数的函数,与普朗特数

Pr、沸腾数 Bo、平均干度 xm 相关；d e 为换热器水力

直径；λ为冷媒换热系数；n 为雷诺数指数。
在温度、压力等状态条件变化较小时,物性参数

较为相近,换热系数α主要受到雷诺数Re 的影响,
可以采用质量流量G 表征。

板式换热器中的两相总压降Δp t 包括了加速压

降Δp a、进出口压降Δp p、重力压降Δp g,以及摩擦压

降Δp f。换热器中的压降以板片内的摩擦压降为

主,表达式为

Δp f =Δp t -Δp a -Δp p -Δp g (14)

  换热器进出口压降可以采用 Shah 和 Focke[27]

所推荐的关系式进行估算

Δp p = 1.5G 2/(2ρm) (15)

ρm = 1/[xm/ρv+(1-xm)/ρl] (16)
式中：G 为进出口质量流量；ρm 为进出口两相混合

工质平均密度,通过平均干度 xm 及气液相密度计算

得到；ρv、ρl 分别为工质气体、液体密度。
重力压降和加速压降通过两相气液流动的齐次

模型估算

Δp g =ρmgL v (17)

Δp a = (G 2eqx/ρm)out-(G 2eqx/ρm)in (18)

G eq =G[1-x +x(ρv/ρl)1
/2] (19)

式中：L v 为板片换热长度；G eq 为等效质量流量。

3 实验结果分析与讨论

3.1 制热性能分析

实验在环境温度为-30～0 ℃制热工况下开
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展,图 4 为 R290 二次回路热泵系统分别进行补气

循环和回热循环制热的性能对比情况。在制热模式

下,所有环境温度的补气循环制热量始终高于回热

循环。以空气侧数据为依据,在-30 ℃工况下,补
气循环的制热量相比回热循环提高了 44.4%。在

环境温度为-20 ℃和 0 ℃时,补气循环的制热量相

比回热循环分别提高了 2 9.8%和 2 5.9%。随着环

境温度的升高,补气循环较回热循环的制热量提升

优势逐渐减少。
如图 4 所示,环境温度为-30～0 ℃工况下,相

较于回热循环,补气循环 COP 同样有优势。以空气

侧数据为依据,在-30 ℃工况下,补气循环的 COP
相比回热循环提高了 7.4%；在-20 ℃和 0 ℃时,补
气循环的 COP 相比回热循环分别提高了 4.5%和

3.9%。随着环境温度的升高,补气循环较回热循环

的 COP 优势也逐渐减小。

图 4 环境温度为-30～0 ℃时的回热/补气循环的

制热性能对比

Fig.4 Heating performance of REG vs.INJ cycles at
ambient temperature of -30 ℃ to 0 ℃

在制热过程中,对于高压侧二次回路系统,冷却

液在冷凝器中经过与冷媒的换热后,进入车内暖风

芯体,并与室内进风空气换热。冷却液在二次回路

中难免会通过部件外壁面与环境换热,或通过四通

阀与低压侧二次回路存在漏热,本文通过分析冷凝

器与车内暖风芯体的换热量,确定二次回路系统的

热损失情况。如图 4 所示,在-30～0 ℃环境温度

范围内,回热循环与补气循环的暖风芯体换热量相

较于冷凝器换热量均存在一定的热损失。在-30 ℃
工况下,回热循环与补气循环的二次回路系统的热

损失分别比冷媒侧减少了 1 5 9 W 和 1 86 W,占冷凝

器换热量的 1 2.6%和 1 0.4%。在-20℃工况下,热
损失占比分别为 1 1.6%和 1 1.2%；在 0 ℃工况下,

热损失占比仍然有 7.0%和 6.0%。补气循环热损

失始终大于回热循环,而热损失占比则少于回热循

环。同时实验结果表明,随着环境温度的升高,系统

与环境之间的换热温差减小,两个循环的热损失占

比也逐渐减少。
在-20 ℃环境相同控制条件下,回热循环与补

气循环的吸气压力基本一致,但补气循环的排气压

力明显高于回热循环,补气循环的冷凝温度也高于

回热循环。同时,由于引入补气支路,使补气循环中

压缩机出口的冷媒质量流量增加,因此其制热量更

大,送风温度也更高。具体而言,补气循环与回热循

环的冷凝温度分别为 3 5.5 ℃和 32.4 ℃,对应的出

风温度则为 32.0 ℃和 2 9.1 ℃。

3.2 制冷性能分析

在环境温度为 3 5～50 ℃制冷工况下,R290 二

次回路热泵系统分别进行补气循环和回热循环制冷

的性能对比情况见图 5。制冷工况下,补气循环制

冷量始终高于回热循环。以空气侧数据为依据,在

3 5 ℃工况下,补气循环的制冷量较回热循环提升

23.8%；在环境温度为 45 ℃和 50 ℃时,补气循环的

制冷量较回热循环分别提升 22.5%和 1 8.7%。
在制冷工况下,回热循环 COP 高于补气循环。

以空气侧数据为依据,在 3 5 ℃工况下,回热循环的

COP 较补气循环提升 9.87%,取得最大性能提升；
在 45 ℃和 50 ℃时,回热循环的 COP 较补气循环分

别提升 2.38%和 7.26%。

 图 5 环境温度为 3 5～50 ℃时的回热/补气循环的

制冷性能对比

Fig.5 Cooling performance of REG vs.INJ cycles at
ambient temperature of 3 5 ℃ to 50 ℃

在制冷工况下,二次回路中空气侧较冷媒也存

在制冷量和效率的衰减。在 3 5 ℃工况下,补气循环

与回热循环的冷风芯体换热量分别比冷凝器减少了
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345 W 和 2 70 W,占 蒸 发 器 换 热 量 的 1 0.7%和

1 1.0%；在 45 ℃工况下,热损失占比分别为 1 3.8%
和 1 5.4%；在 50 ℃工 况 下,热 损 失 占 比 仍 然 有

1 5.4%和 1 5.2%。补气循环热损失始终大于回热

循环,而热损失占比则相差不大。
在 45 ℃环境相同控制条件下,补气循环的蒸发

压力略低于回热循环,而冷凝压力则略高于回热循

环,但整体差异不大。回热循环通过回热器有效提

高了节流阀前的过冷度,从而在提升制冷量的同时,
也改善了系统的 COP 性能。相比之下,虽然补气循

环同样借助经济器提高了节流前的过冷度,但由于

引入补气支路,使压缩机做功的冷媒流量增加而进

入吸气口流量减少,导致 COP 低于回热循环。值得

注意的是,回热循环的压缩机排气温度高于补气循

环,这意味着在转速一致的情况下,回热循环将先于

补气循环达到排气温度安全上限。

3.3 中间换热器对比分析

补气-回热耦合式系统共用一个中间换热器。
对于补气循环,不同的经济器在高压侧会改变主路

阀前的过冷状态,同时会在中压侧影响补气中间压

力以及补气口状态的调控,引起准二级压缩过程的

变化。对于回热循环,回热器的换热能力同样会改

变主路阀前过冷状态,而回热器在低压侧的压降性

能对压缩机吸气口状态产生重要影响。
图 6 展示了不同蒸发温度下,回热循环回热器

低压侧压降与冷媒流量的变化情况。在制热模式

下,蒸发器二次水回路中与车外散热器相连,从环境

中吸收热量。环境温度由-30 ℃升高至 7 ℃过程

中,蒸发温度显著提升,进而使冷媒流量由 9.4 kg/h
增大至 30.5 kg/h,回热器低压侧压降随之增大。在

制冷模式下,蒸发器通过二次回路与室内冷风芯体

相连,对乘员舱环境制冷。因此,环境温度由 3 5 ℃
升高至 50 ℃时,蒸发温度变化并不明显,仅随着环

境温度略有升高,范围是 8～1 1 ℃。制冷模式冷媒

流量较制热模式更大,流量范围为 34～40 kg/h。制

冷模式回热器低压侧压降虽然随蒸发温度提高存在

下降趋势,但是较制热模式显著增大,为 3 6 ～ 42
kPa,与蒸发器压降之比约为 3。制冷模式回热器低

压侧压降较大,造成吸气口压力及吸气密度降低,导
致冷媒流量减少,最终使制冷量减少,同时吸气压力

降低,使压缩机压比增大,循环效率下降。
在制热和制冷模式、环境温度由-30 ℃变化至

50 ℃的实验中,中间换热器在补气循环与回热循环

下换热性能与 效率的对比见图 7。结合图 6 分

析,随着环境温度的升高,冷媒流量增大,因此回热

器与经济器换热量均随之增大。相同环境温度下,
中间换热器作为回热器的换热量要显著大于作为经

济器的换热量。在环境温度-30 ℃和 50 ℃下,回热

量分别增大 20.4%和 34.8%,且回热器的 效率始

终低于经济器的 效率。因此,耦合的中间换热器

应当优先考虑回热模式的极端工况进行设计选型,
使其换热量满足回热循环需求,并减小回热器给压

缩机吸气口带来的压降。

图 6 蒸发温度改变时回热器冷媒流量与低压侧压降的

关系

Fig.6 Effects of evaporation temperature on pressure drop
and refrigerant flow rate in regenerator low-pressure

side

图 7 不同环境温度下中间换热器回热/补气循环的

换热量和 效率对比

Fig.7 Heat exchange capacity and exergy efficiency
of IHX in REG vs.INJ cycles under varying
ambient temperatures

图 8 呈现了制热和制冷模式下回热器的传热特

性关系。由理论分析可知,回热器总热阻与换热器

冷媒质量流量倒数存在函数关系。在实验过程中,
回热器高压侧平均 Pr 范围相对稳定,为 2.8～3.0,
低压侧平均 Pr 范围则是 0.9～1.3。在此工况下,
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回热器冷媒流速倒数与回热器总热阻存在近似线性

关系,并可以通过拟合关系式,采用冷媒流量估计回

热器总传热系数

K = 3.04× 1 0-5 1G + 9.98× 1 0
-5( )-

1
(20)

图 8 回热器总热阻系数

Fig.8 Total thermal resistance coefficient of regenerator

  回热器低压侧与高压侧动力黏度之比的范围为

0.18～0.41。低压侧传热热阻不可忽略,在线性低

压侧与高压侧的雷诺数指数 n 可以认为接近一致,
则可以按照改进的威尔逊标绘法拟合高低压侧换热

系数关联式。
换热器中的压降以板片内的摩擦压降为主,

Jassim 等[28]基于实验研究,发现惯性力决定了两相

流体在板式换热器中的摩擦压降,并且摩擦压降与

单位体积动能呈线性关系,进而提出了单位体积动

能 E KE/V 模型(V 为单位体积),用于板式换热器中

两相流体摩擦压降的预测。模型中的 E KE/V 由下式

计算得到

E KE
V = G

2

2ρm
(21)

两相流摩擦压降Δp f 则通过下式进行预测

Δp f = C E KEV
(22)

式中：常数 C 根据实验数据归纳得到。
图 9 展示了制热和制冷模式下回热器低压侧摩

擦压降特性关系。结合实验数据归纳 E KE/V 模型

系数,得到摩擦阻力拟合关联式。该系数相较于板

式蒸发器更大,表现为回热器低压侧压降性能较差。
还应注意的是,对于目前的实验数据,摩擦压降范围

为测量总压降的 8 1%～95%。中间换热器低压侧

摩擦压降Δp f 可以表示为

Δp f = 7.42 E KEV
(23)

图 9 回热器低压侧摩擦压降系数

Fig.9 Frictional pressure drop coefficient in regenerator

low-pressure side

4 结 论

根据实验与理论分析,针对 R290 补气-回热耦

合式热泵系统在宽温区下的性能展开研究,并提出

中间换热器设计的工程指导,具体结论如下。
(1)在-30～0 ℃环境温度的制热工况下,补气

循环制热量及 COP 始终大于回热循环,0 ℃环境下

补气制热量提升 2 5.9%,COP 提升 3.9%。随着环

境温度降低,两个循环制热量均显著减小。制热工

况下补气循环排气温度低于回热模式。
(2)在环境温度为 35～50 ℃的制冷工况下,回热

循环 COP 始终高于补气循环,35 ℃环境下的 COP 提

升 9.9%。补气循环制冷量大于回热循环,35 ℃环境

下的 COP 提升 9.9%。随着环境温度升高,两个循环

的制冷量均减小,二次回路热损失占比增大。
(3)相同环境温度下,回热循环中间换热器换热

量大于补气模式,且作为回热器的 效率低于作为

补气模式的经济器。对于经济器与回热器耦合的中

间换热器,设计选型时应优先考虑回热循环,满足其

换热量需求,同时应减小回热器低压侧压降,以提高

换热效率。
(4)通过中间换热器实验数据分析,建立回热器

传热与压降特性分析方法。回热器质量流量倒数与

总传热热阻存在近线性关系,基于 E KE/V 模型得到

摩擦压降拟合式,有助于进一步联合优化中间换热

器的传热与压降。
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