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面向电动汽车空调低温制热场景的热气旁通型
热泵循环控制策略研究
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摘　要　电动汽车乘员舱的冬季供暖依赖车用空调系统，需要将出风温度快速提高到设定值。目前车用空调系统普遍采用逆卡

诺型热泵循环，在低温环境下存在制热量不足的问题，导致冷启动时出风温度无法快速达到设定值。为了使车用空调系统在低

温制热工况下提供足够的制热量，采用热气旁通型热泵循环代替逆卡诺型热泵循环，将高压侧制冷剂旁通至低压侧，提高压缩机

的吸气压力，保证压缩机在低温制热工况下稳定运行。本文提出了分阶段的热气旁通制热控制思路，在系统中增加排气节流阀，

缩短了高压的建立时长。建立了基于R290的热气旁通型热泵循环仿真模型，并搭建了实验台对仿真模型进行标定。仿真研究

了热气旁通型与逆卡诺型热泵循环在低温制热时的性能差异，并在此基础上验证控制策略的优化效果。结果表明：在-25 ℃和

-20 ℃低温工况下，热气旁通型热泵循环制热性能优于逆卡诺型热泵循环；对比优化前的控制策略，优化后的控制策略可以将出

风温度达到设定值所需的时长缩短36%。
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Abstract　Winter heating of passenger compartments in electric vehicles relies on vehicle air-conditioning systems， in which the air 
outlet temperature must be rapidly increased to the set value.  These systems typically adopt a reverse Carnot heat-pump cycle， which 
does not achieve sufficient heating capacity in low-temperature environments， thus preventing the air outlet temperature from rapidly 
reaching the set temperature during cold starts.  To ensure that the system provides sufficient heating capacity under these conditions， a 
hot-gas bypass heat-pump cycle was used to replace the reverse Carnot heat-pump cycle.  By bypassing the refrigerant from the high-
pressure side to the low-pressure side， the suction pressure of the compressor was increased， ensuring stable operation of the compressor 
under low-temperature heating conditions.  A staged hot-gas-bypass heat-control strategy， with an additional exhaust throttle valve to 
reduce the time required to establish high pressure， is proposed.  A simulation model of a this proposed system， using R290 as the 
refrigerant， was established， and a test bench was built to calibrate the simulation model.  Using this simulation， differences between the 
hot-gas-bypass heat-pump cycle and the reverse Carnot heat-pump cycle were examined， and the effects of the optimization strategy were 
verified.  Under low-temperature conditions （−25 ℃ and −20 ℃）， the proposed system achieved better heating performance than the 
reverse Carnot heat pump cycle.  Relative to the pre-optimization control strategy， the proposed optimized hot-gas-bypass heat-pump 
cycle control strategy reduces the time required for the air outlet temperature to reach the target temperature by 36%.
Keywords　automobile air conditioner； hot-gas bypass cycle； control strategy； low-temperature heating； air outlet temperature

电动汽车空调在低温环境下的高效供热是影响

续航里程和舒适性的关键。目前电动汽车制热普遍

采用以R134a为制冷剂的逆卡诺型热泵循环［1］，存在

全球变暖潜值 GWP 过高（Global Warming Potential，

GWP=1 430）和逆卡诺型热泵循环在低温工况制热量

过小的问题［2］。自然工质 R290 的 GWP 可忽略不计

（GWP=3），替代 R134a 应用于空调器时可有效提升

制冷能力［3］。从制冷剂替代的角度出发，采用 R290
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有望提升低温工况下电动汽车空调的制热能力。

从热力循环的角度出发，提高低温制热能力的

可行方法有 3 种：补气增焓［4］、余热回收［5］、热气旁

通［6］。补气增焓通过将冷凝器出口部分制冷剂注入

压缩机中，增大制冷剂循环流量来增大制热量，但系

统需增加额外部件且控制复杂［4］。余热回收通过增

加二次换热回路将电机和电控组件的发热量回收，

但在低温下的余热回收量占比较少［7］；热气旁通通过

在压缩机排气管和压缩机吸气端之间设置旁通管

路，直接使用压缩机的功率制热，在无须增设额外部

件的条件下仍能够提供足够制热量，因此更加适合

应用于电动汽车热泵空调系统。

目前国内对热气旁通型热泵循环的研究大多应

用于除霜。陈恩林等［8］的研究表明，旁通量越大，除

霜效果越好，但也会导致车室内的制热量和出风温

度的降低。毕笑维等［9］的仿真结果表明，在一个除霜

周期内，随着旁通阀开度的增大，除霜能量线性增

加，除霜时长逐渐减小并趋于平缓。黄朝宗等［10］的
实验结果表明了热气旁通型热泵循环在除霜时有对

应的旁通阀最佳开度以及最佳的除霜周期。在对热

气旁通型热泵循环低温制热性能的研究中，并未涉

及启动速率的研究。许兵兵等［11］的实验结果表明，

在低温工况下通过热气旁通的方式使客车热泵机组

稳定正常运行是可行的，且对于电动客车定频热泵，

热气旁通技术可以扩大其制热的运行范围。王健

等［12］的实验结果表明，在极低温环境下，通过热气旁

通的方式可以提升热泵循环的低压侧压力，并且可

以通过改变热气旁通量以维持目标吸气压力和排气

过热度，使热泵循环稳定运行并减少对电加热的

依赖。

国外对热气旁通型热泵循环的研究以特斯拉［6］

为主，主要为了解决低温制热问题。根据实验结果

表明，在-20~10 ℃环境温度下，特斯拉 Model Y 的热

气旁通系统在制热能力和 COP 方面表现出色，基本

达到设定温度，且 COP>1，实现了低温下使用热泵制

热替代电加热的目的。

综上，在低温工况，热气旁通型热泵循环可以提

升系统低压，保证系统稳定制热，并且可以解决R290
实际应用中低负荷运行问题。为了实现低温工况循

环的快速启动，即要求出风温度迅速达到指定值，需

要开发合适的控制策略并对循环进行优化。目前缺

乏加快热气旁通型热泵循环在极低环境温度下制热

启动速率的研究。本文将对如何开发热气旁通型热

泵循环制热启动控制策略以及如何使出风温度尽快

达到指定值开展详细研究。

1 研究思路

1. 1 热气旁通型热泵循环原理

热气旁通型热泵循环的原理是通过将压缩机排

出的部分高温高压气体直接旁通至蒸发器入口或压

缩机吸气侧，增加系统负荷，维持蒸发压力稳定在安

全范围内。简化理论循环压焓图如图 1所示，制冷剂

分为 2个回路：1）正常制热回路：1-2-3-4-1；2）热气

旁通回路：1-2-5-1。2 个回路在 1 处混合后进入压

缩机吸气处。

1. 2 低温制热启动阶段划分

在热气旁通型热泵循环系统运行时，系统吸排

气压力会先后经历 2 个阶段，如图 2 所示，包括初始

化阶段和制热阶段，其中初始化阶段指排气压力第

一次上升至指定压力值、水泵打开前一刻的阶段；制

热阶段指水泵开启后直至排气压力稳定的过程。首

先，在初始化阶段里，由于冷凝器与冷却液构成回路

中的水泵未开启，冷凝器换热量很低，排气压力不断

图1　研究对象

Fig.1　Research object
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上升，直至到达指定压力；随后，在制热阶段中，上述

冷却液回路的水泵开启，冷凝器换热量迅速上升，排

气压力迅速下降，并且在排气压力降至一定值后，由

于换热量达到上限，压力再度上升，并维持在指定区

间内。

热气旁通型热泵循环制热启动控制策略的宏观

要求包括：1）在初始化阶段，所需时长尽可能短；

2）在制热阶段，排气压力下降后需要快速回升，需要

保证排气压力降幅尽可能小，回升速度尽可能快。

为了保证乘员舱在低温工况的热舒适，空调器

的出风温度应当高于设定值。已有研究表明，出风

温度在 39. 4~48. 5 ℃，乘员舱具有良好的热舒适

性［13］。本文选取 45 ℃作为推荐值，并将出风温度达

到45 ℃视为低温制热启动完成的标志。

1. 3 初始化阶段和制热阶段的控制思路
在初始化阶段，压缩机按照固定转速启动并维

持此转速。主路节流阀和热气旁通阀的初始开度均

保持固定开度运行。由于此过程需要保证系统排气

压力的快速建立，因此冷却液回路的水泵保持关闭，

并且风机也保持固定低风量运行。

在制热阶段，此时系统吸排气压力均达到了指

定值。首先，为了保证系统的稳定运行，需要保证吸

气压力在指定范围内，过高的吸气压力会导致系统

发散，因此以不超过正常范围的压力值为目标，通过

旁通阀开度的控制对吸气压力展开闭环调节；对于

系统排气压力，排气压力越高压缩机出口温度越高，

压缩机的性能以及安全性存在隐患，因此通过水泵

转速的控制对排气压力展开闭环调节，使其不超过

安全值。在水泵开启一段时长后，出风温度不断上

升，在较小固定风量下其与冷却液的换热效率不断

降低。因此，在出风温度到达指定值后，需要增大风

量至某一值，以加强微通道换热器的换热效率，直至

出风温度到达指定值。

目前的热气旁通型热泵循环在汽车空调的低温

制热方面存在两大问题：1）目前缺少可以实现准确

进行热气旁通型热泵循环系统稳定仿真的模型；

2）缺少适合热气旁通型热泵循环系统的制热启动策

略及稳定控制策略。对于可以实现稳定仿真的模

型，需要对仿真过程中的各个状态参数实现控制，比

如吸排气压力等，并且需要建立完整的循环过程及

对应的部件；对于适合热气旁通型热泵循环系统的

制热启动策略及稳定控制策略，则需要比对不同的

控制策略并进行优化。

解决上述 2个问题的思路是：1）利用实验数据进

行标定，建立可以稳定运行且准确的热气旁通型热

泵循环模型；2）对循环的关键参数如电子膨胀阀开

度、水泵转速等的控制策略进行优化，提升制热启动

速率。

对循环中各个部件利用实验数据进行标定可以

实现更加准确的仿真，其中包括对压缩机、电子膨胀

阀、换热器、风机和水泵等的标定，具体内容见第 2
节。热气旁通型与逆卡诺型热泵循环的制热性能对

比见第 3节。对不同部件的控制策略进行优化，如电

子膨胀阀、水泵等，可以提升系统的制热启动速率，

具体见第4节。

2 热气旁通型热泵循环仿真模型建立

热气旁通型热泵循环系统中包含如下部件：压

缩机、电子膨胀阀、换热器、风机和水泵，下文将这些

部件的模型建立过程进行说明。

2. 1 部件模型的建立
2. 1. 1 压缩机模型的建立

压缩机数学模型的待求参数包括排气密度、排

气温度、制冷剂出口流量和压缩机功率。制冷剂的

质量守恒方程、能量守恒方程分别如式（1）、式（2）
所示。

ì
í
î

ïïïï

ïïïï

dmcompdt
= ṁcomp，in - ṁcomp，out

mcomp = Vshell ρdis
（1）

mcomp cp，ref
dTdisdt

= ṁcomp，in hsuc + W - ṁcomp，out hdis + Qcomp  （2）
式中：mcomp为压缩机中制冷剂质量，kg；ṁcomp，in、ṁcomp，out
分别为压缩机进出口质量流量，kg/s；Vshell为压缩机壳

体体积，m3；ρdis为压缩机吸气密度，kg/m3；W为压缩机

功率，W；cp，ref为比定压热容，J/（kg·K）；Tdis为压缩机出

图2　低温制热启动分两阶段控制

Fig.2　Two stages of the low-temperature heating start-up
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口温度，K；hsuc、hdis 分别为压缩机进、出口制冷剂焓

值，J/kg；Qcomp为制冷剂与空气的换热量，W。流量和

功率分别采用半经验模型进行计算［14］，如式（3）和

（4）所示。

ṁcomp，out = é

ë

ê
êê
ê
ê
ê
a0 + a1

f
fb

+ a2( f
fb ) 2ù

û

ú
úú
ú
ú
ú

(a3 + a4 psuc + a5 pdis ) fρsucVcomp

（3）

W = ṁcomp，out P suc
ρsuc

⋅ κ
κ - 1

é

ë

ê

ê
êê
ê

ê( pdis
psuc )

κ - 1
κ - 1

ù

û

ú

ú
úú
ú

ú

(b0 + b1 psuc + b2 pdis ) + b3

（4）

式中：f为压缩机运行频率，Hz；fb为压缩机基准频率，

取 60 Hz；pdis、psuc分别为压缩机吸排气压力，Pa；ρsuc为

压缩机吸气密度，kg/m3；Vcomp为压缩机排量，mL/r；κ
为多变指数，取 1. 4；a0~a5、b0~b3为拟合系数，根据实

验数据拟合得到。

2. 1. 2 电子膨胀阀模型的建立

系统中的主路节流阀、排气节流阀和热气旁通

阀均采用电子膨胀阀。电子膨胀阀数学模型的待求

参数为阀出口质量流量。本文将电子膨胀阀的节流

过程视为等焓节流，认为进出口质量流量相等，采用

半经验模型进行计算［15］，如式（5）所示。

ì

í

î

ï
ïï
ï
ï
ï

ï
ïï
ï
ï
ï

ṁeev = ξeev Aeev 2ρ inΔpeev

Aeev = [ c0 + c1 ( Oeev
Oeev，max

) + c2 ( Oeev
Oeev，max

) 2 ]
ξeev = 0.0200 5 ρ in + 0.634vout

πDeev 2

4    （5）

式中：ṁeev为电子膨胀阀质量流量，kg/s；ξeev为阻力系

数［16］；Aeev为电子膨胀阀流通面积，m2；ρin为电子膨胀阀

进口密度，kg/m3；vout为电子膨胀阀出口比容，m3/kg；
Δpeev为电子膨胀阀压降，Pa；O 为电子膨胀阀运行开

度；Oeev，max为电子膨胀阀最大开度；Deev为阀孔径，m；

c0~c2为拟合系数，通过实验数据拟合得到。

2. 1. 3 换热器模型的建立

系统中的换热器包括微通道换热器和板式换热

器 2种类型。微通道换热器中是水和空气进行换热；

板式换热器中是水和制冷剂进行换热。

微通道换热器模型的待求参数包括水的出口流

量、出口压力和出口焓值。水的质量守恒方程、动量

守恒方程、能量守恒方程分别如式（6）~式（8）所示。

ì

í

î

ïïïï

ï
ïï
ï

dmwaterdt
= ṁwater，in - ṁwater，out

dmwaterdt
= ρwater

dVmicrodt
+ Vmicro

dρwaterdt

（6）

Δpwater = pwater，in - pwater，out （7）

ì

í

î

ï

ï
ïïï

ï

ï

ï

ï

ï
ïïï
ï

ï

ï

ρwaterVmicro
dhwaterdt

- Vmicro
dpwaterdt

- pwater
dVmicrodt

=
Qmicro + ṁwater，in (hwater，in - hwater ) - ṁwater，out (hwater，out - hwater )
pwater = ( pwater，in + pwater，out )2
hwater = (hwater，in + hwater，out )/2

（8）
式中：mwater 为微通道换热器中水质量，kg；ṁwater，in、
ṁwater，out分别为微通道换热器进、出口质量流量，kg/s；
ρwater为水密度，kg/m3；Vmicro为微通道内容积，m3；Δpwater
为微通道换热器压降，Pa；pwater，in、pwater，out分别为微通道

换热器进、出口压力，Pa；pwater 为水压力，Pa；hwater，out、
hwater，in分别为微通道换热器进、出口焓值，J/kg；hwater为
水焓值，J/kg；Qmicro 为水和空气的换热量，W，采用

ε-NTU方法进行计算［17］，如式（9）所示。

ì

í

î

ï

ï

ï
ïï
ï

ï

ï

ï

ï

ï
ïï
ï

ï

ï

Qmicro = ε ( )ṁcp min (Twater，in - Tair，in )
ε = 1 - e-NTU

NTU = 1
( )ṁcp min

UA

UA = ( 1
ζwater αwater A

+ δmicro
λmicro A + 1

ζair αair A
)-1

（9）

式中：ε为换热效率；Twater，in、Tair，in分别为水侧和空气侧

的进口温度，K；U为总体传热系数，W/（m2·K）；A为换

热面积，m2；αwater、αair分别为水和空气侧的对流传热系

数，W/（m2·K）；ζwater、ζair分别为水和空气侧对流传热系

数 的 修 正 系 数 ；λmicro 为 微 通 道 壁 面 导 热 系 数 ，

W/（m2·K）；δmicro为微通道壁面厚度，m。

板式换热器根据制冷剂状态可分为单相区和两

相区。单相区控制单元的待求参数包括制冷剂出口

流量、出口压力和出口焓值。制冷剂的质量守恒方

程、动量守恒方程、能量守恒方程分别如式（10）~式
（12）所示。

ì

í

î

ïïïï

ï
ïï
ï

dm idt
= ṁ i，in - ṁ i，out

dm idt
= ρ i

dV idt
+ V i

dρ idt

（10）

Δp i = p i，in - p i，out （11）
ρ iV i

dh idt
- V i

dp idt
- p i

dV idt
=

Qheat + ṁ i，in (h i，in - h i ) - ṁ i，out (h i，out - h i )
（12）

式中：mi为单相区制冷剂质量，kg；ṁi，in、ṁi，out分别为单

相区制冷剂的进、出口流量，kg/s；ρi为单相区制冷剂

的密度，kg/m3；Vi为单相区控制单元的体积，m3；Δpi为
单相区制冷剂压降，Pa；pi，in、pi，out分别为单相区制冷剂

进、出口压力，Pa；pi 为单相区制冷剂压力，Pa；hi，in、
hi，out分别为单相区制冷剂进、出口焓值，J/kg；hi为单相
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区制冷剂焓值，J/kg。
两相区的待求参数包括制冷剂出口流量和出口

焓值。制冷剂质量守恒方程、能量守恒方程分别如

式（13）~式（14）所示。

ì

í

î

ïïïï

ï
ïï
ï

dm tpdt
= ṁ tp，in - ṁ tp，out

dm tpdt
= ρ tp

dV tpdt
+ γV tp

dρ tp，outdt
+ (1 - γ )V tp

dρ tp，indt

  （13）

V tp [ γ
d( ρ tp，out h tp，out )dt

+ (1 - γ ) d ( ρ tp，in h tp，in )
dt

- dp tpdt
] -

p tp
dV tpdt

= Qheat + ṁ tp，in h tp，in - ṁ tp，out h tp，out

（14）
式中：mtp为两相区制冷剂质量，kg；ṁtp，in、ṁtp，out分别为

两相区制冷剂的进、出口流量，kg/s；γ 为空泡系数；

ρtp，in、ρtp，out分别为两相区制冷剂进、出口密度，kg/m3；ρtp
为两相区制冷剂的密度，kg/m3；Vtp为两相区控制单元

的体积，m3；htp，in、htp，out分别为区制冷剂进、出口焓值，

J/kg； ptp为两相区制冷剂压力，Pa；Qheat为制冷剂和水

的换热量，W，如式（15）所示。

ì

í

î

ï
ïï
ï
ï
ï

ï

ï
ïï
ï

ï

Qheat = UAΔT lm

ΔT lm = (ΔT ref - ΔTwater )/ ln ( ΔT refΔTwater
)

UA = ( 1
ζ ref α ref A

+ δwall
λwall A

+ 1
ζwater αwater A

)-1

（15）

式中：ΔTlm为对数平均温差，K；ΔTref为制冷剂侧进、出

口温差，K；ΔTwater为水侧进出口温差，K；αref为制冷剂

侧的对流传热系数，W/（m2·K）；ζref为制冷剂侧对流传

热 系 数 的 修 正 系 数 ；λwall 为 换 热 板 导 热 系 数 ，

W/（m2·K）；δwall为换热板壁面厚度，m。

2. 1. 4 风机及水泵模型的建立

风机数学模型的待求参数为空气质量流量，采

用式（16）进行计算。

ì

í

î

ï

ï

ï

ï
ïï
ï

ï

ï

ï

ï

ï

ï

ï
ïï
ï

ï

ï

ï

ṁ fan = ρairG fan
G fan = g ( R fan )
d = 0.622 Φ ⋅ ps (T )

p - Φ ⋅ ps (T )
ps (T ) = p refr exp [ C1 ( 1

T refr
- 1

T ) ]
ρair = p

Ra ⋅ T
⋅ 1

1 + 1.608d

（16）

式中：ṁfan为风机空气质量流量，kg/s；ρair为空气密度，

kg/m3；Gfan为风机空气体积流量，m3/s；g为空气体积流

量关于风机转速的定量关系；Rfan为风机转速，r/min；
d 为每千克干空气携带的水蒸气质量，kg/kg（干空

气）；Φ为水蒸气分压与同温度饱和水蒸气分压的比

值；ps（T）为饱和水蒸气分压，pa；p为湿空气总压，pa；

prefr 为参考饱和压力，pa；Trefr 为参考温度，K；C1 为
Antoine常数，取值为 5 423 K；T为湿空气温度，K；Ra
为干空气气体常数，J/（kg·K）。

水泵数学模型的待求参数包括水的体积流量，

采用式（17）进行计算。

Gpump = ζpumpVpump Rpump （17）
式中：Gpump为水泵体积流量，m3/s；ζpump为水泵排量的

修正系数；Vpump为水泵排量，mL/r；Rpump为水泵转速，r/
min。
2. 2 热气旁通型热泵循环仿真模型的软件实现

根据热气旁通型热泵循环系统的工作原理，上

述部件模型可在AMESim软件环境中建立，得到热气

旁通型热泵循环仿真模型，如图3所示。

3 热气旁通型热泵循环仿真模型的实验
验证

3. 1 实验台架
通过对比实验测试性能与仿真计算性能来验证

热气旁通型热泵循环仿真控制策略的准确性。根据

实验台架获得的出风温度、换热量及吸排气压力等

数值，对仿真模型进行校核和验证。

实验台架如图 4所示。实验样机为R290热气旁

通型热泵，由 1 台变频压缩机、1 个主路节流阀、1 个

排气节流阀、1个热气旁通阀、1个储液罐、1个微通道

图3　热气旁通型热泵循环仿真模型

Fig.3　Simulation model of hot gas bypass cycle

—— 5
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换热器、2个板式换热器和 2个水泵组成，规格如表 1
所示。

测试工况为低温制热，环境温度选取-25 ℃和

-20 ℃。热气旁通型热泵循环的控制参数如表 2
所示。

3. 2 部件模型的精度验证

利用实验数据分别对压缩机模型、电子膨胀阀

模型、换热器模型、风机模型和水泵模型进行拟合或

标定。根据对应实验工况下的实验与仿真结果进行

对比，验证模型的准确性。

3. 2. 1 压缩机模型的精度验证

压缩机模型中的回归系数根据实验数据拟合得

到。选取工况为压缩机转速 1 000~12 000 r/min、压
比 2~15，测试数据总数为 43 组。回归系数如表 3
所示。

压缩机流量的测试值与计算值的最大误差为

9. 11%，平均误差为 2. 82%；压缩机功率的测试值与

计算值的最大误差为18. 90%，平均误差为9. 71%。

3. 2. 2 电子膨胀阀模型的精度验证与标定

电子膨胀阀模型中的回归系数根据实验数据拟

合得到。选取工况为环境温度 25 ℃，阀进口压力为

1 MPa，出口压力为大气压，并分别针对主路节流阀、

排气节流阀、热气旁通阀对比空气流量的测试值与

计算值。其中主路节流阀测试数据 30 组、排气节流

阀测试数据 15组、热气旁通阀测试数据 15组。回归

系数如表4所示。

主路节流阀空气流量的测试值与计算值的最大

误差为 5. 15%，平均误差为 2. 46%；排气节流阀空气

流量的测试值与计算值的最大误差为6. 73%，平均误

差为4. 12%；热气旁通阀空气流量的测试值与计算值

的最大误差为14. 12%，平均误差为9. 41%。

1压缩机；2主路节流阀；3热气旁通阀；4风机1；5冷凝器第一段；

6冷凝器过冷段；7水泵1；8储液罐；9蒸发器；10水泵2；11风机2。
图4　热气旁通型热泵循环的实验台架

Fig.4　Experimental bench for hot gas bypass 
heat pump cycle

表1 实验样机规格表

Tab.1 Specifications of the prototype

部件

变频压缩机

主路节流阀

排气节流阀

热气旁通阀

微通道换热器

板式换热器
（作为冷凝器）

板式换热器
（作为蒸发器）

风机

水泵

参数

排量/（mL/r）
孔径/mm
孔径/mm
孔径/mm
重量/g
容积/L
质量/kg

单位换热面积/mm2

质量/kg
单位换热面积/mm2

容积/L
排量/（mL/r）

数值

33
2.1
10
4.5

1 069
0.7
1.6

31 700
0.4

31 700
0.5
3

表2 控制参数表

Tab.2 Table of control parameters

部件

压缩机

热气旁通阀

主路节流阀

排气节流阀

水泵

风机

参数

转速10 000 r/min
维持吸气压力0.65 MPa
维持吸气过热度5 ℃

维持全开

维持排气压力2.5 MPa
开启后线性增大至300 m3/h

表3 压缩机半经验模型的回归系数

Tab.3 Regression coefficients of the semi-empirical 
models for compressor

关键参数

压缩机流量

压缩机功率

回归系数

a0
a1
a2
a3
a4
a5
b0
b1
b2
b3

数值

50.763 073
18.043 390
-6.268 660
54.088 415
0.0056 38

-0.001 668
0.428 286

-0.000 731
0.000 182

723.188 836
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主路节流阀、排气节流阀、热气旁通阀的压降修

正系数需要根据实验数据进行标定。选取典型的低

温工况（环境温度-20 ℃），测试初始化阶段所用时长

及各点压力。当仿真时长大于测试时长时，增大压

降修正系数，反之减小压降修正系数。标定后，系统

完成初始化阶段时间点的仿真值与测试值之间的误

差为2. 51%，如图5所示。

3. 2. 3 换热器模型的标定

微通道换热器模型中，空气侧和水侧的对流传

热修正系数 ζair、ζwater根据实验数据标定得到。选取典

型低温工况（环境温度 0 ℃），测试水侧和空气侧的换

热量。当换热量的仿真值大于测试值时，减小对流

传热修正系数，反之增大对流传热修正系数。标定

后，换热量的仿真值与测试值的最大误差为 2. 87%，

平均误差为1. 26%。

板式换热器模型中，制冷剂侧和水侧的对流传

热修正系数 ζref、ζwater根据实验数据标定得到。选取典

型低温工况（环境温度 0 ℃），测试制冷剂侧与水侧的

换热量、出口温度。当换热量的仿真值大于测试值

时，减小对流传热修正系数，反之增大对流传热修正

系数。标定后，仿真模型进出口参数的仿真值与测

试值的最大误差为1. 69%，平均误差为0. 99%。

3. 2. 4 风机和水泵模型的标定

风机模型中，空气体积流量关于风机转速的函

数关系 g 根据实验数据标定得到。选取典型的低温

工况（环境温度-20 ℃），测试风机的空气体积流量。

在风机稳定出风后，空气体积流量的仿真值大于测

试值时，减小 g中转速的系数，反之增大转速的系数。

标定后，仿真模型稳定后出风体积流量的仿真值与

测试值的平均误差为 6. 67%，最大误差为 8. 33%，如

图6所示。

水泵模型中，水泵排量的修正系数 ζpump根据实验

数据标定得到。选取典型的低温工况（环境温度

-20 ℃），测试水泵的流量。在水泵稳定后，水泵流量

的仿真值大于测试值时，减小水泵排量的修正系数，

反之增大水泵排量的修正系数。标定后，仿真模型

稳定后水泵流量的仿真值与测试值的平均误差为

4. 22%，最大误差为8. 76%，如图7所示。

热气旁通型热泵循环仿真模型中，各部件模型

的计算误差均能满足工程应用的要求，可以在该仿

真模型的基础上进行后续的计算验证。

图6　风机风量标定结果

Fig.6　Calibration result diagram of blower air volume

表4　电子膨胀阀半经验模型的回归系数

Tab.4　Regression coefficients of the semi-empirical models 
for EEVs

分类

主路节流阀

排气节流阀

热气旁通阀

回归系数

c0
-22.730 7
-6.4651
5.763 2

c1
579.259 3
127.5590
-32.898 0

c2
-242.045 0

19.3719
229.652 1

图5　电子膨胀阀压降标定结果

Fig.5　Calibration result diagram of pressure drop 2for 
electronic expansion valve

图7　水泵流量标定结果

Fig.7　Calibration result diagram of pump flow
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3. 3 热气旁通型热泵循环实验与仿真结果对比
3. 3. 1 出风温度和换热量对比

实验与仿真的出风温度结果对比如图 8（a）所

示。在-20 ℃低温制热启动的工况下，虽然实验出风

温度在启动过程中始终大于仿真出风温度，但出风

温度图像的变化趋势相同。出风温度到达推荐值的

时间点的计算值与测试值的误差为9. 43%。

实验与仿真的换热量结果对比如图 8（b）所示。

可以看出，虽然实验的风机开启时长更早，但最终在

换热量稳定时实验与仿真差值很小。稳定时仿真计

算的换热量与实验测试的换热量的平均误差为

8. 42%，最大误差为9. 79%。

3. 3. 2 吸排气压力对比

实验与仿真的吸气压力结果对比如图 9（a）所

示。在-20 ℃低温制热启动工况下，初始化阶段的吸

气压力曲线接近，制冷剂建压时长的仿真值与测试

值的误差为4. 71%，指定低压到达指定值时长的仿真

值与测试值的误差为9. 17%。

实验与仿真的排气压力结果对比如图 9（b）所

示。在-20 ℃低温制热启动工况下，初始化阶段排气

压力曲线基本重合，制冷剂建压时长的仿真值与测

试值的误差为0. 05%，指定高压到达指定值时长的仿

真值与测试值的误差为3. 60%。

4 优化前的热气旁通型与逆卡诺型热泵
循环控制策略的结果对比

在-25 ℃的低温工况下，热气旁通型与逆卡诺型

热泵循环采取相同的压缩机、电子膨胀阀开度、风

机、水泵控制策略，对比其仿真结果的状态参数图像

以及低温制热启动速度。

4. 1 出风温度和换热量对比
在该低温工况下，热气旁通型与逆卡诺型热泵

循环的出风温度结果对比如图 10（a）所示。可以看

出，逆卡诺型热泵循环出风温度迅速上升，但升至

某一值后保持稳定；热气旁通型热泵循环出风温度

上升较缓慢，但在波动后可以持续上升。分析原因

是：在低温制热启动初期风机以小风量运行时，逆

卡诺型热泵循环的风机出风温度更快达到指定值

使风机风量开大，但在风量开大之后，循环制热量

不足，出风温度始终无法到达制热启动完成的推荐

值；而热气旁通型热泵循环制热量充足，出风温度

不断上升。

热气旁通型与逆卡诺型热泵循环的换热量对比

如图 10（b）所示。可以看出，逆卡诺型热泵循环换热

量迅速上升，但升至某一值后保持稳定；热气旁通型

热泵循环出风温度上升较缓慢，但在波动后可以持

续上升。分析原因同上，低温工况下逆卡诺型热泵

图8　实验与仿真的出风温度及换热量对比

Fig.8　Comparison of air outlet temperature and heat 
exchange between experiment and simulation

图9　实验与仿真的吸排气压力对比

Fig.9　Comparison of suction pressure and discharge 
pressure between experiment and simulation
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循环制热量小于热气旁通型热泵循环。热气旁通型

热泵循环制热量相比逆卡诺型热泵循环提升20%。

4. 2 吸排气压力对比
热气旁通型与逆卡诺型热泵循环的吸气压力对

比如图 11（a）所示。可以看出，逆卡诺型热泵循环在

低温热启动时吸气压力始终很低；而热气旁通型热

泵循环由于可以通过控制热气旁通量的变化调节吸

气压力，使得吸气压力最后可以回升至设定值。

热气旁通型与逆卡诺型热泵循环的排气压力对

比如图 11（b）所示。可以看出，逆卡诺型热泵循环排

气压力上升速度更快，制冷剂建压时长明显优于热

气旁通型热泵循环。但在冷却液回路水泵开启后，

逆卡诺型热泵循环的压缩机排气压力迅速下降，并

无法回升至较高的水平，导致冷却液回路温度较低，

换热性能下降。热气旁通型热泵循环制冷剂建压比

逆卡诺型热泵循环制冷剂建压用时增加141%。

5 热气旁通型热泵循环控制策略的优化

从优化前热气旁通型热泵循环的实验及仿真结

果可以看出，对制热启动速度的优化可以从初始化

阶段和制热阶段 2 个方面进行。优化措施应使得初

始化阶段的制冷剂建压速度加快，且在制热阶段水

泵开启后系统高压降低速度减缓。特斯拉提出了在

压缩机出口处增设排气节流阀提升系统高压的上升

速度。本文将在此基础上研究排气节流阀开度变化

对系统吸排气压力的影响规律，并提出排气节流阀

开度的优化控制策略。

排气节流阀位于压缩机出口处，对出口气体有

节流作用，可以提升排气压力，使初始化阶段更快。

该过程中排气节流阀的开度越小，系统排气压力的

上升速度越快，但此时排气节流阀的压差也越大，因

此在该阶段排气节流阀的开度大小应使系统排气压

力的上升速度较快的同时排气节流阀的压差较小。

基于上述分析的排气节流阀对初始化阶段速率

的影响，由启动阶段风侧热流量的积分值和出风温

度曲线作为评估指标，必定存在某一排气节流阀的

开度，可以使换热量积分值达到最大，则排气节流阀

在初始化阶段以此为初始开度。

在制热阶段，此过程中系统高压达到指定数值，

水泵开始启动，随着水泵流量的增大，系统高压迅速

下降。此时排气节流阀的开度越小，系统高压下降

的速度越慢；但在最终水泵流量稳定时，排气节流阀

图10　热气旁通型与逆卡诺型热泵循环的出风温度

及换热量对比

Fig.10　Comparison of air outlet temperature and heat 
exchange between hot gas bypass cycle and heat pump cycle

图11　热气旁通型热泵循环与热泵循环的吸排气压力对比

Fig.11　Comparison of suction pressure and discharge 
pressure between hot gas bypass cycle and heat pump cycle
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的开度越小，水泵流量越大。因此，排气节流阀开度

应在系统高压快速降低时保持较小开度，以阻碍高

压的降低，并在系统高压上升时开度逐渐增大，直至

全开。

基于上述分析的排气节流阀对制热阶段速度的

影响，在初始化阶段采取最佳节流阀开度的前提下，

由启动阶段风侧热流量的积分值和出风温度曲线作

为评估指标，找出制热阶段的最佳开度，而由于制热

阶段又可以分为系统排气压力降低阶段和上升阶

段，在不同阶段下又可以有不同的开度组合，但肯定

存在一种组合使换热量积分值最大，此即为制热阶

段的排气节流阀最佳开度。

在使用水泵闭环控制高压的过程中，需要调整

水泵转速调节的频率。当调节频率过高时，如每秒

调节，会导致系统高压在调节过程中持续波动，且在

实际过程中无法实现；当调节频率过低时，则系统响

应过慢，会导致高压偏离设定值过大。因此需要找

到合适的调节频率来调节水泵转速。

6 优化前后的热气旁通型热泵循环控制

策略结果对比

6. 1 出风温度和换热量对比
优化前后的低温制热启动出风温度结果对比如

图 12（a）所示。可以看出，优化后系统的出风温度上

升速度及幅度始终快于优化前系统。出风温度不仅

优先达到推荐值，使风机风量开大，并且在风量加大

后，出风温度波动幅度更小，温度上升速率更快。优

化后系统风机启动时长缩短46%，低温制热启动时长

缩短36%。

优化前后的换热量结果对比如图 12（b）所示。

可以看出，换热量的变化趋势很好地反映了出风温

度的变化趋势。同样是优化后的系统能够更快地达

到更高的换热量，低温换热性能更高。在出风温度

上升过程中，换热量最大提升 32%，在换热量稳定阶

段提升7%。

6. 2 吸排气压力对比
优化前后的吸气压力对比如图 13（a）所示。可

以看出，优化后的系统更快进入制热阶段，并且在水

泵开启后优化后系统的吸气压力始终高于优化前系

统，更高的吸气压力更有利于低温制热启动。

优化前后的低温制热启动排气压力对比如图 13
（b）所示。可以看出，由于排气节流阀的存在，优化

后系统的初始化阶段明显快于优化前系统，排气压

力更快到达指定值，使水泵开启。并且在制热阶段，

优化后系统的排气压力降幅更小，回升速度更快，始

终高于优化前的系统，可以使冷却液回路的温度始

图13　优化前后吸排气压力对比

Fig.13　Comparisons of suction pressure and discharge 
pressure before and after optimization

图12　优化前后出风温度和换热量对比

Fig.12　Comparisons of air outlet temperature and heat 
exchange before and after optimization
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终保持在较高的水平，利于和风机出风的换热。优

化后系统初始化阶段时长缩短29%。

7 结论

本文建立了热气旁通型热泵循环仿真模型，并

通过与逆卡诺型热泵循环的对比，明确汽车空调系

统低温制热启动过程可以采用热气旁通型热泵循环

提升制热启动速率以及提高制热量。在此基础上，

对热气旁通型热泵循环的制热启动控制策略进行优

化，通过仿真和实验得出以下结论：

1）热气旁通型热泵循环的制热启动可以划分为

初始化阶段和制热阶段。为了提升制热启动速率，

在初始化阶段需要缩短制冷剂建压时长，在制热阶

段需要降低系统高压的下降速度。

2）通过仿真确定了排气节流阀开度变化对吸排

气压力变化速率的影响规律。当排气节流阀开度减

小时，吸排气压力上升速率变快；当排气节流阀开度

增大时，吸排气压力下降速率变慢。以换热器水侧

换热量积分值作为指标，在初始化阶段，确定了高制

热能力的开度推荐值；在制热阶段，确定了高制热能

力的开度变化值。

3）优化前的热气旁通型热泵循环控制策略仿真

结果相比于逆卡诺型热泵循环，制热量提升 20%，且

吸气压力可以维持在指定值。

4）相比优化前的热气旁通型热泵循环控制策略

仿真结果，优化后的初始化阶段时长缩短 29%，风机

启动时长缩短 46%，低温制热启动时长缩短 36%；在

出风温度上升过程中，换热量最大提升 32%，在换热

量稳定阶段提升7%。

5）高压气体旁通对安全性的影响：对于非集成

系统，增加旁通管路会增加额外的泄漏接口，增加泄

漏风险，对 R290这种易燃制冷剂是不利的。近年来

推广的集成热管理系统，可通过集成冷媒流道至流

道板来避免增加接口数量，降低了泄漏和燃爆风险。
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