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摘　要　为明确低全球变暖潜值（GWP）非共沸制冷剂R454C在电动汽车多模式热管理系统中的适用性，并揭示温度滑移对系统

性能及乘员舱出风均匀性的影响，本文搭建了兼具乘员舱直接蒸发和冷却液二次回路的集成热泵实验台架，开展单乘员舱制冷、

单电池冷却、双制冷及低温制热实验，分析充注量、过热度、前端风速和压缩机转速的影响。结果表明：多模式系统充注量应依据

各运行模式性能平台重叠区间及压力安全裕量共同确定，本台架推荐值为 1 025 g；高温制冷下，强化前端传热对性能提升更显

著，并呈边际收益递减。直接蒸发模式中，过热度增大会扩展局部干涸/过热区，并与温度滑移和多流路分配不均耦合，导致出风

均匀性下降。相同硬件及控制边界下，R454C在 40～43 ℃制冷工况下的COP较R134a提高 13. 8%～20. 0%，并可维持至-20 ℃有

效低温运行。研究表明：对于具有温度滑移特性的低GWP混合制冷剂，车用热泵的优化应由单参数寻优转向充注量、过热度、传

热能力及系统传热路径的协同匹配，可为非共沸低GWP制冷剂在电动汽车热管理系统中的系统设计与控制提供依据。
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Abstract　 To evaluate the low Global-Warming-Potential （GWP） zeotropic refrigerant R454C in multimode thermal management 
systems for electric vehicles， an integrated heat pump test bench was developed that combines direct expansion in cabin with a secondary 
coolant loop to analyze the effects of temperature glide on system performance and cabin outlet-air uniformity.  Experiments were 
conducted under standalone cabin cooling， battery-only cooling， combined cabin-and-battery cooling， and low-temperature heating 
modes to investigate the effects of refrigerant charge， superheat， frontal air velocity， and compressor speed.  The results show that the 
refrigerant charge of a multimode system should be determined by considering both the overlapping performance plateau ranges of 
different operating modes and the pressure safety margin， with 1 025 g identified as the recommended charge for the present test bench.  
Under high-ambient-temperature cooling conditions， enhancing frontal heat rejection exerts a more pronounced effect on system 
performance， although the benefit exhibits diminishing returns as air velocity increases.  In direct-expansion mode， an increase in 
superheat expands the local dryout and superheated regions.  Exaggerated by refrigerant temperature glide and flow maldistribution among 
parallel circuits， this phenomenon significantly reduces the outlet-air temperature uniformity.  Under identical hardware and control 
boundaries， the COP （coefficient of performance）of R454C at cooling temperatures of 40 ℃−43 ℃ is 13. 8%−20. 0% higher than that of 
R134a， while effective low-temperature operation is maintained down to −20 ℃.  These results indicate that， for low-GWP refrigerant 
blends with temperature glide， the optimization of automotive heat pump systems should shift from single-parameter optimization toward 
coordinated matching of refrigerant charge， superheat， heat transfer capacity， and system heat transfer paths.  The findings provide a 
basis for the system design and control of low-GWP zeotropic refrigerants in electric-vehicle thermal management systems.
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随着全球气候治理进程的推进，制冷空调行业

正 加 速 从 高 全 球 变 暖 潜 能 值（Global Warming 
Potential，GWP）工质向低 GWP 工质转型。车用空调

与热泵系统是电动汽车重要的辅助能耗来源，其制

冷剂替代已成为新能源汽车热管理技术发展的关键

方向。我国发布的《中国履行〈关于消耗臭氧层物质

的蒙特利尔议定书〉国家方案（2025—2030 年）》提

出，自 2029 年 7 月 1 日起，汽车行业禁止新申请公告

的 M1 类车辆空调系统使用 GWP 大于 150 的制冷

剂［1］。传统 R134a 的 GWP 为 1 430，难以满足未来低

碳化要求［2−4］。
目 前 的 低 GWP 路 线 包 括 氢 氟 烯 烃

（hydrofluoroolefin，HFO）、自然工质和混合制冷剂。

R1234yf 与既有系统兼容性较好，但低温制热受

限［5−6］；R290热物性优良［7−9］，但A3可燃性使直接乘员

舱回路需要更严格的充注量、泄漏检测和安全防

护［10−11］，二次回路又会增加传热温差、泵功耗和复杂

度［12］；R744低温制热能力强［13−16］，但跨临界高压提高

了部件耐压和控制难度［16−17］。
混合制冷剂可在环境影响、安全等级、运行压

力、单位容积能力和温度滑移之间折中［18］。R454C由

R32 和 R1234yf 组成，GWP 低于 150、臭氧损耗潜值

（ozone depletion potential，ODP）为 0，安 全 等 级 为

A2L［19−20］。其压力接近常规蒸气压缩系统，具有车用

热泵应用潜力，但仍需评估 A2L 安全及高压部件

适配。

现有研究已证明 R454C在住宅热泵和车用二次

回路中的应用潜力，但针对乘员舱直接蒸发模式的

公开实验仍较少［21−24］。直接式系统中，制冷剂相变温

度滑移、流路干涸位置和分配不均会直接映射为空

气侧温度场；间接式系统则由冷却液混合和热惯性

削弱空间温差，但增加二次换热损失。与此同时，电

动汽车需要在乘员舱制冷、电池冷却、双制冷和低温

制热之间切换，各模式的制冷剂库存及控制边界不

同，单一工况得到的“最优”参数不具有天然通用性。

本文的差异化创新工作在于：1）在同一集成台

架中同时包含乘员舱直接蒸发和冷却液二次回路，

比较温度滑移在 2类传热路径中的外在表现；2）在多

运行模式下联合考察充注量、过热度、前端风速和压

缩机转速，并利用蒸发器出口温度场分析直接式系

统的出风均匀性机理；3）R454C与R134a在同一系统

中的直接极限性能对比。本文给出的推荐充注量、

候选过热度范围和节能比例均为本台架边界下的

结果。

1 理论分析

1. 1 R454C基础物性
R454C 由 R32 与 R1234yf 按质量分数 21. 5% 和

78. 5% 组成，GWP 为 146，安全等级为 A2L。其与

R134a的主要物性对比如表1所示。

1. 2 热力学循环理论分析
本文选取典型制冷和制热工况进行理论循环对

比。制冷工况设定为：蒸发温度 0 ℃、出口过热度

5 ℃、冷凝温度 50 ℃、出口过冷度 5 ℃；制热工况设定

为：蒸发温度-20 ℃、出口过热度 5 ℃、冷凝温度

45 ℃、出口过冷度 5 ℃。两工况均取压缩机等熵效率

60%、容积效率 90%，忽略压降。热力学理论循环分

析如表 2 所示，在上述假设下，R454C 具有更高的吸

气压力和吸气密度、更低的压比及更高的单位容积

制冷量，说明其在达到相同能力时具有降低压缩机

排量或转速的潜力；但其在制冷和制热工况下的理

论 COP（coefficient of performance，性能系数）分别为

2. 42和2. 61，低于R134a的3. 03和2. 73。因此，不能

仅依据运行压力或单位容积能力判定系统能效优

劣，实际结果还取决于压缩机效率、换热器匹配、温

度滑移利用和控制策略。

R454C 在蒸发和冷凝两相区存在约 4. 7~6. 6 ℃
的平衡温度滑移。温度滑移本身既可在制冷剂与空

气/冷却液温度变化方向匹配时降低换热不可逆损

失，也可能与多流路分配不均和不同位置干涸耦合，

形成壁温及出风温度差异。直接蒸发器中的这种差

异可直接传递至乘员舱空气侧；二次回路中的冷却

液混合则具有平滑作用。后文据此分别讨论系统能

表1 R134a与R454C的物理性质

Tab.1 Physical Properties of R134a and R454C

物理性质

ODP
GWP
气相密度/（kg/m3）

液相密度/（kg/m3）

临界温度/℃
临界压力/MPa
标准沸点/℃
ASHRAE安全性等级

R134a
0

1 430
11.2

1 317.6
101.1
4.06

-26.1
A1

R454C
0

146
16.2

1 160.0
82.4
4.63

-45.5
A2L
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效和出风均匀性。

2 台架实验

2. 1 系统原理与实验装置

为研究 R454C在电动汽车集成热管理系统中的

制冷、制热及出风温度均匀性，搭建了图 1所示实验

台架。环境模拟舱可调节室内外空气温度、湿度、流

速和冷却液流量。系统由制冷剂回路和冷却液回路

组成，通过多通阀切换单乘员舱制冷、单电池冷却、

乘员舱与电池双制冷及乘员舱制热等模式。单乘员

舱制冷采用制冷剂-空气直接蒸发回路；单电池冷

却、双制冷中的电池支路和制热模式采用制冷剂-冷
却液-空气二次回路。该混合架构可在相同硬件平

台上对比2种传热路径。

实验采用压缩机、电子膨胀阀和水泵等部件的

手动稳态控制，以隔离各参数的影响。台架未连接

真实电池包，而以水温控制系统模拟电池出口冷却

液温度。因此，本文结果反映稳态部件级规律，不包

含整车动态负荷、电池热惯性及道路工况扰动。

表2　热力学理论循环分析

Tab.2　Thermodynamic cycle analysis

参数

冷凝压力/MPa
高压温度滑移（无压降）/℃
蒸发压力/MPa
低压温度滑移（无压降）/℃
压比

吸气比焓/（kJ/kg）
吸气密度/（kg/m3）

排气比焓/（kJ/kg）
排气温度/℃
冷凝器出口比焓/（kJ/kg）
单位质量制冷量/（kJ/kg）
单位容积制冷量/（kJ/m3）

单位容积压缩功/（kJ/m3）

COP

典型制冷工况

R134a
1.32

0
0.29

0
4.55

403.1
14.1

449.1
72.1

263.9
139.2
1958
646.8
3.03

R454C
2.02
6.31

0.516
5.10
3.91

392.4
23.1

443.6
77.7

268.8
123.6
2 862
1 184
2.42

典型制热工况

R134a
1.16

0
0.13

0
8.92

390.6
6.6

468.1
87.5

256.4
212.5
1 403
513.3
2.73

R454C
1.80
6.58

0.255
4.71
7.06

380.8
11.7

455.4
84.6

260.6
194.8
2 275
870.1
2.61

PT1：压缩机排气口；PT2：水冷冷凝器出口；PT3：五通阀；PT4：压缩机上侧接口；PT5：压缩机下侧接口；PT6：五通阀；PT7：储液罐进

口；PT8：储液罐出口；PT9：高温热交换器进口；PT10：高温热交换器出口；PT11：蒸发器进口；PT12：蒸发器出口；PT13：低温热交换

器出口；PT14：水冷蒸发器出口；PT15：五通阀；PT16：压缩机吸气口；PT01：水冷冷凝器进口；PT02：压缩机吸气；WT1：暖芯进水；

WT2：电机入口；T1：低温散热器进口；T2：低温散热器出口；T3：暖芯进口；T4：暖芯出口；T5：水冷蒸发器出口；T6：七通阀进口。

图1　热泵系统台架架构

Fig.1　Architecture of the heat pump test bench
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2. 2 测试精度与实验工况
实验前对设备进行校准：温度、压力、制冷剂流

量、冷却液流量、电流、电压和电子秤精度分别为

±0. 1 K、±0. 01%、±0. 01 kg/h、±0. 01 kg/h、±0. 2 A、

±1 V和±0. 5 g。工况矩阵如表 3所示。序号 1确定合

理充注区间，序号 2~5考察前端风速、压缩机转速和

蒸发器/冷却器（Chiller）出口过热度。稳定后连续采

集数据，判据为 10 min内温度波动≤0. 5 ℃、压力波动

≤0. 02 MPa。三水平扫描仅识别局部趋势和候选区

间，不用于拟合全局最优点或外推。

热泵制热性能采用空气侧焓差法计算。内部冷

凝器制热量由空气质量流量与进、出风比焓差计算：

Qh = mair (hout - h in ) （1）
式中：Qh为制热量，kW；mair为通过喷嘴流量计测得的

空气质量流量，kg/s；hin、hout分别为内部冷凝器进、出

风湿空气比焓，kJ/kg。
压缩机输入功率由同步采集的电压和电流

计算：

W = UI/1 000 （2）
式中：W 为压缩机输入功率，kW；U 为压缩机输入电

压，V；I为压缩机输入电流，A。本文COP仅以压缩机

输入功率为能量输入，未计入风机、载冷剂泵和辅助

控制部件功耗。

系统制热性能系数COP计算如下：

COP = Qh /W （3）
式中：Qh为制热量，kW；W为压缩机输入功率，kW。

采用 Moffat 方法［25］对间接测量量进行不确定度

传播，如式（4）和式（5）。由基础仪器精度计算得到，

制冷/制热量和 COP 的相对不确定度分别为 2. 6% 和

3. 2%。

R = R ( X1，X2，X3，…，Xn ) （4）
δR
R = é

ë

ê
êê
ê∑

i = 1

n ( ∂R
∂Xi

δXi

R ) 2ù

û

ú
úú
ú

1/2

（5）
式中：R 为由各测量参数计算得到的目标物理量；Xi 
为影响 R 的第 i 个独立测量参数；下标 i 为测量变量

编号。

3 实验结果与分析

3. 1 R454C充注量实验
表 3序号 1各模式的充注量结果如图 3所示。单

乘员舱制冷、双制冷、单 Chiller和制热模式的性能平

台区间分别约为900~1100 g、850~1 050 g、800~1 050 g
和 600~1 100 g。充注不足时，蒸发器/Chiller 供液不

足，过热度上升且制冷能力下降；充注增加后，供液

和过冷得到改善。进入过充区后，额外液体占据冷

凝器和储液部件容积，冷凝压力及压缩机功耗上升，

同时电子膨胀阀手动调节、不同模式制冷剂库存迁

移和换热器有效面积变化相互竞争，因而图中部分

指标出现先增后减的非单调变化。充注量偏离设计

值对制冷、制热能力和效率的影响具有设备及工况

依赖性［26］；本实验中与不确定度同量级的局部波动

不作为稳定转折点。综合各模式平台区间、压力安

全裕量和重复性，选取 1 025 g 作为本台架的推荐充

注量，该数值不应直接移植至管路容积或换热器结

构不同的系统。

3. 2 R454C单AC性能实验
图 4（a）所示单制冷性能实验—过热度的影响对

应表 3序号 2。43 ℃工况下，过热度由 5 ℃增至 12 ℃
时制冷量在 7. 65~7. 77 kW 变化（最大差异约为

1. 3%），COP 在 1. 98~2. 02 变 化（最 大 差 异 约 为

2. 0%），均未超过相应可分辨阈值，因而不能据此确

定约 10 ℃的精确最优值。40 ℃工况下，制冷量最大

图2　蒸发器温度传感器布点（单位：毫米）

Fig.2　Temperature-sensor arrangement of the evaporator 
（Unit：mm）
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差异约为 1. 4%；12 ℃过热度的 COP 为 1. 87，比 8 ℃
时的 1. 77 高约 5. 6%，略高于 COP 合成不确定度，但

需与3. 6节所示出风均匀性下降共同权衡。

前端进风风速的影响更显著，如图 4（b）单制冷

性能实验—前端进风风速的影响所示。43 ℃环境温

度下，风速由2 m/s增至4. 5 m/s时，制冷量由5. 96 kW
增至 7. 65 kW（增幅 28. 3%），COP 由 1. 33 增至 2. 16
（增幅 62. 4%）；受排气温度限制，55 ℃下制冷量仅由

1. 31 kW 增至 1. 41 kW（增幅 8. 0%），COP 由 0. 53 增

至 0. 69（增幅 30. 2%）。增大风速提高前端换热量并

降低高压侧压力和压比，但 2~3 m/s阶段的收益高于

3~4. 5 m/s 阶段，表现出边际递减。上述结果未计入

前端风机功耗，因此整车净节能还需进一步验证。

对本台架而言，高温直接制冷应优先保证前端

换热能力；蒸发器出口过热度宜在 5~8 ℃附近作为兼

顾 COP 与出风均匀性的初始控制区间，并根据负荷

和防液击要求修正，而不作为跨工况固定最优值。

3. 3 R454C单Chiller性能实验
图 5（a）所示单 Chiller性能实验—过热度的影响

对应表 3 序号 3。Chiller 出口过热度由 10 ℃增至

20 ℃时，制冷量由4. 71 kW降至3. 90 kW，下降17. 4%，

超过能力不确定度；COP 在 10 ℃和 15 ℃时分别为

1. 33和1. 35，差异仅为1. 5%，不可分辨，而20 ℃时降

至 1. 27。由此只能确定 10~15 ℃为本工况的候选区

间，不能认定15 ℃为精确最优点。

单 Chiller性能实验—前端进风风速的影响如图

5（b）显示，前端风速由 2 m/s 增至 4. 5 m/s 时，制冷量

由 3. 90 kW增至 4. 40 kW（增幅 12. 8%），COP由 1. 27
增至 1. 77（增幅 39. 4%）。该变化明显高于测试不确

定度，原因是前端换热增强后高压侧压力和压缩机

功耗下降。对于单Chiller模式，应在考虑风机附加功

耗的前提下提高前端风量，并将过热度控制在防液

击与能力衰减之间的合理区间。

3. 4 AC+Chiller性能实验

表3序号4通过调节蒸发器与Chiller支路流量分

配乘员舱和电池冷量。3 组工况总制冷量分别为

7. 92、6. 78、7. 29 kW，COP为 1. 68、1. 44、1. 32。冷量

向 Chiller 二次回路转移时 COP 总体下降，反映二次

换热温差及冷却液侧损失；由于 3点同时改变支路负

荷，结果仅说明本台架的模式差异。

3. 5 制热性能实验
图 6（a）所示制热性能实验—过热度的影响对应

表 3序号 5。-15、-7、0 ℃下，过热度变化引起的制热

量最大差异分别约为 0. 9%、1. 3%、0. 7%，均低于能

力合成不确定度。-15 ℃时 4 ℃和 8 ℃过热度的COP
分别为 2. 64 和 2. 70，差异为 2. 3%，不可分辨；-7 ℃

表3 实验工况

Tab.3 Experimental Conditions

序号

1

2

3

4

5

实验名称

充注量实验（单AC（制冷）、单Chiller
（电池冷却器）、AC+Chiller以及制热）

单AC性能

单Chiller性能

AC+Chiller

制热性能

环境温度/
回风（进水）温度/℃

43/41
-7/-7
40/30
43/41
43/41
55/30
43/30
43/30
43/41
43/34
43/28

-15/-15
-7/-7

0/0
-25/-25
-20/-20

风速/（m/s）
2.5
2.5
2
3

2、3、4.5
2、3、4.5

2
2、4.5

3
3
3
2
2
2
2
2

压缩机转速/（r/min）
3 000、3 500、3 500

4 000
3 300
3 700
3 500
1 000
3 000
3 000
4 300
4 700
5 400
2 800
2 800
1 900
4 000
5 400

风量/（m3/h）
468
440
468
468
468
468
—

—

468
468
468
255
440
440
255
350

蒸发器/Chiller
出口过热度/℃

—

—

5、8、12
5、8、12

5
0

10、15、20
20
10
10
10

4、8、12
4、8、12
4、8、12

4
4
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图5　单Chiller性能实验

Fig.5　Single-Chiller performance tests
图3　充注量实验结果

Fig.3　Refrigerant-charge test results

图4　单AC性能实验

Fig.4　Single-AC performance tests
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下 3点COP的最大差异约为 4. 1%，仍与 4. 5%阈值同

量级；0 ℃时 4 ℃过热度的COP为 3. 33，分别比 8 ℃和

12 ℃高 10. 6% 和 13. 3%，差异可分辨。因此，-15~
-7 ℃实验仅能给出 4~8 ℃的候选区间，0 ℃工况则支

持较低过热度控制。

制热性能实验—温度的影响图 6（b）用于探测低

温运行边界。-25 ℃时出风温度为 22. 4 ℃，已难以满

足乘员舱采暖需求；-20 ℃时出风温度超过 40 ℃、

COP接近2. 5；-15 ℃时出风温度为53. 2 ℃、COP约为

2. 6。因此，本台架在无须补气增焓的条件下可运行

至-20 ℃，但-25 ℃的供热能力不足。该边界受压缩

机排量、最低吸气压力保护、换热器结霜状态和风量

影响，不能视为R454C的热力学极限。

3. 6 出风温度均匀性试验
R454C的平衡温度滑移由压力和循环组分决定，

改变出口过热度不会直接改变同一压力下的固有滑

移。直接蒸发器中，制冷剂两相区沿流程升温，局部

流量分配差异又会使各支路在不同位置干涸；过热

度增大时，两相换热区缩短、干涸/过热区扩展且局部

传热系数下降，支路间的壁温差异更容易映射为出

风温度分层。多流路蒸发器研究已证明，制冷剂分

配不均可通过出口过热度和空气出口温度场表

征［27］。在间接式Chiller中，冷却液混合与热惯性可削

弱空间温差，且温度滑移在流向匹配时可能降低换热

不可逆损失［28］，但需要付出二次换热温差和泵功耗。

过热度对出风温度均匀性的影响如图 7所示，以

蒸发器各测点出风温度最大值与最小值之差评价直

接式空气侧均匀性。43 ℃工况下，过热度由 5 ℃增至

12 ℃时，3 组测点的温差由约 3. 1~3. 4 ℃增至 3. 8~
4. 1 ℃；40 ℃工况下温差由约 3. 4~3. 7 ℃增至 4. 6~
5. 0 ℃。因此，温差增大应解释为温度滑移、局部干

涸/过热区扩展、制冷剂和空气流量分配不均的耦合

结果，而非仅由某一组分蒸发更多造成。总之，5~
8 ℃过热度在本台架上表现出较好的出风均匀性。

3. 7 R454C与R134a对比及适用边界

R454C 与 R134a 性能对比如表 4 所示，R454C 与

R134a实验使用同一台架，但 2种制冷剂未分别进行

压缩机排量、换热器流路和控制器的独立优化，部分

工况也未实现严格等能力或等转速。因此，对比结

果反映相同硬件和给定控制边界下的系统表现，不

图 7　过热度对出风温度均匀性的影响

Fig.7　Effect of superheat on outlet-air temperature 
uniformity

图6　制热性能实验

Fig.6　Heating performance tests
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等同于工质本征性能的普遍排序。43 ℃和 40 ℃单乘

员舱制冷时，R454C 的 COP 分别为 1. 98 和 1. 73，较
R134a 的 1. 65 和 1. 52 提高 20. 0% 和 13. 8%；若按相

同制冷负荷、忽略辅机功耗折算，压缩机功耗可降低

约 16. 7% 和 12. 1%。R454C 在达到相近出风温度时

所需压缩机转速较低，与其较高吸气密度和单位容

积能力一致，但该优势会随压缩机效率图谱和换热

器匹配变化。

低温制热对比体现的是台架运行边界而非制冷

剂绝对极限。-15 ℃时R134a在 3 000 r/min下吸气压

力已降至 0. 12 MPa，受保护边界限制，出风温度仅为

9. 21 ℃ ；R454C 在 4 800 r/min 下 出 风 温 度 为

58. 15 ℃。-7 ℃时R454C的COP为 2. 60，高于R134a
的 1. 71。结合图 6可知，R454C台架可将无补气增焓

运行边界扩展至-20 ℃。但 R454C 属于 A2L 工质且

高压侧压力高于 R134a，非无需改造的直接替代物；

工程应用应重新校核耐压等级、压缩机排量、换热器

流路、充注量、泄漏检测、通风与电气防护。

4 结论

本文基于兼具乘员舱直接蒸发和冷却液二次回

路的 R454C 电动汽车热泵台架，开展了多模式稳态

性能及出风温度均匀性实验，并与R134a进行了同台

架对比，得到如下结论：

1）在单乘员舱制冷、单 Chiller、双制冷和制热模

式下，合理充注区间存在差异；本台架各模式性能平

台综合后得到 1 025 g的推荐充注量。过充区的局部

非单调变化来自冷凝器液体占比、模式间库存迁移、

阀门调节和换热器有效面积变化的竞争。

2）高温制冷性能对前端换热条件较为敏感。

43 ℃条件下，提高前端风速可显著提升制冷量和

COP，最高制冷量为 7. 77 kW、最高COP为 2. 16；但高

风速区间的增益逐渐减小，说明前端换热强化存在

明显的边际收益递减。相比之下，在 5~12 ℃过热度

区间内，COP变化较小。-20 ℃低温制热时的出风温

度超过 40 ℃、COP 接近 2. 5，-25 ℃时出风温度降至

22. 4 ℃。

3）非共沸制冷剂的温度滑移对直接蒸发器空气

侧温度均匀性具有重要影响。过热度由 5 ℃增至

12 ℃时，出风温差由约 3. 1~3. 7 ℃增至 3. 8~5. 0 ℃。

其本质是温度滑移、局部干涸/过热区扩展以及制冷

剂和空气流量分配不均共同作用的结果。因此，直

接蒸发系统的过热度控制需要同时考虑COP、有效两

相换热面积和出风温度均匀性。

4）在相同硬件和给定控制边界下，R454C在 40~
43 ℃ 制 冷 工 况 下 的 COP 较 R134a 提 高 13. 8%~
20. 0%，并可在无补气增焓条件下维持至-20 ℃的有

效低温运行。结合理论分析可知，R454C较高的吸气

密度和单位容积能力有利于降低达到相近能力时所

需的压缩机排量或转速。本文给出的多模式充注匹

配、直接蒸发温度均匀性控制及系统级部件协同优

化等规律可为其他低GWP非共沸制冷剂车用热泵系

统的设计与控制提供参考。
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