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摘　 要　 纯电动汽车在冬季运行时，其采暖负荷将造成续航里程严重缩短。 因此，确定电动汽车空调在冬季时的负荷特性对于

指导设计和控制尤为重要。 对此本文使用热平衡法对电动汽车稳态负荷特性进行了实验研究，结果发现：冬季采暖负荷主要由

新风负荷与车体围护结构导热负荷构成，其中新风负荷占主要部分，该负荷随车速、及鼓风机风量的增加而增加。 在 － ２０ ℃环

境中，随车速及鼓风机档位变化，新风负荷占比为 ５６􀆰 ２％ ～ ８４􀆰 ８％ 。 基于此，进一步分析计算了冬季采暖负荷及制热效率对于纯

电动汽车的里程影响：ＮＥＤＣ 工况下，冬季使用 ＰＴＣ 取暖将会使得续航里程下降 ２０􀆰 １％ ～ ５６􀆰 ４％ ，而使用热泵将显著延长续航里

程，当热泵效率为 １􀆰 ７ 时，可延长里程 ７􀆰 ４％ ～ １３􀆰 ２％ 。
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　 　 传统燃油车在为人民生产生活提供极大便利的同

时也造成了巨大的能源消耗［１］和环境污染。 据统计［２］，
在重污染时段，空气中 ＰＭ２􀆰 ５的 ４０％来源于汽车尾气

排放。 随着节能减排和环保压力的不断加大，近几年

来，电动汽车在全球范围内取得了长足的发展［３］。
受制于电池技术的瓶颈，电动汽车的续航里程仍

然不能使人满意，这一点在冬季体现的尤为明显［４］。
汽车空调作为保障成员舒适性及安全驾驶的必要设

备，目前已经得到广泛的普及。 作为汽车中能耗最大

的辅助设备，空调的开启会对电动汽车的续航里程造

成极大的影响［５］。 在不同的测试工况及环境条件

下，开启空调后电动汽车的续航里程最大可下降近

４０％ ～６０％ ［６］，严重影响电动汽车的使用。 为此，精
确测定电动汽车的空调负荷，并以此指导汽车空调的

设计和控制就显得尤为重要。 不少学者曾在该方面

做出努力［７ － １０］，但多使用计算流体力学的手段加以

仿真，且研究对象多为夏季热负荷，对冷负荷的实验

研究以及冬季冷负荷对续航里程的影响探究则几乎

没有。
本文使用热平衡法对电动汽车空调冬季的稳态

负荷进行了研究。 文章分为三部分：第一部分分析了

冬季电动汽车空调的负荷构成，提出负荷的测定方法

及原理；第二部分选取了某一品牌的纯电动汽车作为

测试对象，对负荷各组成部分进行实验测试，并拟合

负荷与其影响条件的数学关系；第三部分分析了在不

同冬季环境条件和 ＮＥＤＣ 测试工况下，电动汽车空调

负荷对其续航里程的影响。

１ 电动汽车冬季负荷特性

在传统燃油汽车中，汽车空调的负荷主要由以下
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部分构成［１１］：新风负荷、太阳辐射热负荷、车体围护

结构导热负荷、发动机舱传热及由人体散热、车内电

子器件散热等构成的其他负荷，如图 １ 所示。 其中，
占主要部分的为新风负荷、太阳辐射热负荷和车体围

护结构热负荷，这三种负荷占夏季总负荷的 ９０％ 以

上。 对于冬季行驶的纯电动汽车，其冷负荷主要由车

体导热负荷和新风负荷构成。 下文将分别介绍这两

种负荷的测试方法。

图 １ 汽车空调主要热负荷构成

Ｆｉｇ． １ Ｓｋｅｔｃｈ ｏｆ ｖｅｈｉｃｌｅ ｈｅａｔ ｌｏａｄ

１􀆰 １ 车体围护结构导热负荷测定原理
在汽车空调运行时，车内外会维持一定的温差。

由此，热量会在车内外通过围护结构传递，从而给空

调造成一部分的负荷。 汽车围护结构通常由多层构

成，每层性质各不相同，且几何结构非常复杂，使得计

算车体导热结构的难度非常大。 然而，对于热负荷计

算而言，关注更多的是维持车内外一定温差时所需的

热量，因此可测定整个车体围护结构的综合传热系

数，以便计算维持一定温差时所需的热量。 根据传热

学已知：
Ｑｃｏｎｄ ＝ ｋＡΔＴ （１）
式中： Ｑｃｏｎｄ 为车体围护结构漏热量，Ｗ；Ａ 为车体

外表面积，ｍ２； ΔＴ 为车内外温差，Ｋ。
若将汽车车身整个当做一个整体，则车内环境、

车体、大气环境之间发生的传热系数可用综合传热系

数 Ｋ 表示。 当车内环境固定时，该传热系数的大小

将随车速变化，即：
ｋ ＝ ｆ（ｖ） （２）
式中：ｋ 为车体对流换热系数，Ｗ ／ （ｍ２·Ｋ）；ｖ 为

车速，ｋｍ ／ ｈ。
对于确定的车型，其表面积已经固定。 因此，式

（２）可化为：
Ｑ ＝ ＫΔＴ （３）
即：
Ｋ ＝ Ｑ ／ ΔＴ （４）

式中： Ｑ为车体围护结构导热负荷，Ｗ； Ｋ为导热

系数，Ｗ ／ Ｋ； ΔＴ 为围护结构两侧温差，Ｋ。
对于确定的车型，若在实验中给定车体内部的热

源发热量，并测定车内外的平均温差，即可计算出车

体综合传热系数 Ｋ，由此可反推不同工况下维持车内

外固定温差所需要的热量 Ｑ。
１􀆰 ２ 新风负荷测定原理

新风负荷是构成车辆冷热负荷的主要部分之一。
在车辆行驶时，在车速和 ＨＶＡＣ 内鼓风机的作用下，
车体内外会出现压差。 由于车体缝隙和限压阀的存

在，在压差的作用下会导致车内的空气泄漏至车外，
带走一部分的热量，造成一部分负荷。 此外，为出于

驾驶安全考虑，车内的二氧化碳及有害气体浓度不可

高于一定值，这就要求汽车空调在运行时必须保证一

定的新风量。 易知：
Ｑｆａｉｒ ＝ ｍΔＨ （５）
式中： Ｑｆ，ａｉｒ 为新风负荷，Ｗ；ｍ 为车体新风质量，

ｋｇ ／ ｓ； ΔＨ 为车体内外侧空气焓差，Ｊ ／ ｋｇ。
而车体的新风量将随车内外压差变化而变化，

即：
ｍ ＝ ｆ（Δｐ） （６）
式中：ｍ 为车体新风质量，ｋｇ ／ ｓ； Δｐ 为车内外的

压差，Ｐａ。
因此，若测定不同车内外风速及空调工作状态下

的车内外压差，再使用风量测量装置测定不同压差下

的风量，即可测得不同工况下车体的新风量。
１􀆰 ３ 辐射负荷、电池散热及其他

太阳辐射是汽车空调的主要负荷之一，夏季车体

由于太阳辐射所获得的热量可占总负荷的 ３０％ 以

上；冬季的太阳辐射将降低车体取暖负荷。 本文中，
为保证负荷的设计值可以满足最恶劣条件下的需求，
故没有考虑太阳辐射的计算。

电池散热也是电动汽车热负荷中应当考虑的因

素之一。 为保证电池的正常工作，电池包的温度应控

制在一定范围之内［１２］。 该温度范围随电池的类型及

工艺不同而略有区别，但总体温度范围在 ３０ ～ ４０
℃ ［１３］，与车厢内部温度相差较小；且车体地板通常覆

盖有共聚物材料的地毡［１４］，导热性能较差。 为简化

负荷模型，本文将忽略电池散热通过地板传入车体内

的热量。

２ 各负荷实验测试及分析

２􀆰 １ 实验系统介绍
实验选取的待测车型为中国某国产品牌纯电动

汽车，其基本参数如表 １ 所示。
—０４—
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表 １ 被测车辆基本参数

Ｔａｂ． １ Ｂａｓｉｃ ｐａｒａｍｅｔｅｒｓ ｏｆ ｔｅｓｔｅｄ ｖｅｈｉｃｌｅ

参数 值

车身长度 ３􀆰 ５ ｍ

车身宽度 １􀆰 ５ ｍ

车身高度 １􀆰 ５ ｍ

轴距 ２􀆰 ３ ｍ

车身结构 ３ 门 ４ 座两厢

电池容量 １８ ｋＷ·ｈ

额定里程 １２０ ｋｍ， ＮＥＤＣ

热负荷实验在风洞中进行，实验台示意图如图 ２
所示。 待测车辆放置于环模之中，实验所需的环境侧

条件由风洞提供。 车内共布置 １２ 个温度测点，车内

平均温度由温度测点的算术平均值求得。 车内共布

置 ２ 个压力测点，车外左右各布置一个压力测点，车
内外压差由内外压力测点的平均值之差确定。 各个

测量参数及精度如表 ２ 所示。 根据 Ｍｏｆｆａｔ Ｒ Ｊ［１５］ 提
出的不确定度计算方法，可得各个参数的不确定度，
如表 ３ 所示。

•：温度测点；◇：压力测点

图 ２ 温度、压力测点分布示意图

Ｆｉｇ． ２ Ｓｋｅｔｃｈ ｏｆ ｔｅｍｐｅｒａｔｕｒｅ ａｎｄ ｐｒｅｓｓｕｒｅ
ｍｅａｓｕｒｅｍｅｎｔ ｐｏｉｎｔｓ

表 ２ 被测参数测试精度及范围

Ｔａｂ． ２ Ｍｅａｓｕｒｅ ｐａｒａｍｅｔｅｒｓ ａｎｄ ａｃｃｕｒａｃｙ

被测项目 精度 测量范围

温度 ± ０􀆰 ５ ℃ －４０ ～ ２００ ℃

压差 ± ２ Ｐａ ０ ～ ２００ Ｐａ

输入功率 ± ０􀆰 ２％ ０ ～ ６ ０００ Ｗ

表 ３ 被测参数不确定度

Ｔａｂ． ３ Ｕｎｃｅｒｔａｉｎｔｙ ｏｆ ｍｅａｓｕｒｅｍｅｎｔｓ

被测项目 热量 输入功 风量

不确定度 ± ０􀆰 ２％ ± ０􀆰 ２％ ± １􀆰 ９％

２􀆰 ２ 车体围护结构导热负荷实验
实验中车体内部温度测量点按前文所述进行设

置。 实验开始时，将所有车窗、车门关闭，并将空调模

式调整至内循环。 电加热置于前后排座位之上，开启

空调鼓风机，并将 ＨＶＡＣ 模式调整为吹面模式，使得

车内温度的不均匀度尽可能降低。 待各个温度测点

的测量值稳定后，记录电加热功率，并对围护结构综

合导热系数进行计算。 围护结构导热实验的测试工

况如表 ４ 所示。

表 ４ 测试工况

Ｔａｂ． ４ Ｔｅｓｔ ｃｏｎｄｉｔｉｏｎｓ

编号
ＨＶＡＣ

风门模式

车速

／ （ｋｍ ／ ｈ）
环境温

度 ／ ℃
电加热

功率 ／ Ｗ

１

２

鼓风机最大

吹面模式

３０ － ２０ ２ ６１５

９０ － ２０ ２ ６１５

图 ３ 不同测试工况下的车内均温

Ｆｉｇ． ３ Ａｖｅｒａｇｅ ｃａｂｉｎ ｔｅｍｐｅｒａｔｕｒｅ ｕｎｄｅｒ
ｄｉｆｆｅｒｅｎｔ ｔｅｓｔ ｃｏｎｄｉｔｉｏｎｓ

实验中车内平均温度的变化如图 ３ 所示。 从图

中可以看出，在不同的环境风速下，前排平均温度低

于后排平均温度。 原因在于车窗作为车体围护结构

导热的主要途径，前窗的面积要远大于后窗，且车内

气流分布使得前排电加热的热量更容易被带到后排。
对比不同车速下的车内平均温度可以看出，随着车速

—１４—
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的上升，车体围护结构的综合导热系数成上升趋势。
表 ５ 中列出了不同测试工况下的车体围护结构综合

导热系数的计算结果。

表 ５ 车身导热系数测试结果

Ｔａｂ． ５ Ｒｅｓｕｌｔ ｏｆ ｏｖｅｒａｌｌ ｈｅａｔ ｃｏｎｄｕｃｔｉｏｎ ｒａｔｅ

编号
电加热

功率 ／ Ｗ
车速 ／

（ｋｍ ／ ｈ）
车内均

温 ／ ℃
车体导热

系数 ／ （Ｗ ／ Ｋ）

１

２
２ ６１５

３０ ６３􀆰 ９ ３１􀆰 １

９０ ５７􀆰 ４ ３４

２􀆰 ３ 新风负荷实验
实验中的压力测点按照前文所述布置。 实验时，调

整空调模式为全新风模式，并按照实验需求调整鼓风

机的档位。 实验中测试工况及内外压差如图 ４ 所示。

图 ４ 不同工况下车内外压差

Ｆｉｇ． ４ Ｐｒｅｓｓｕｒｅ ｄｉｆｆｅｒｅｎｃｅ ｕｎｄｅｒ ｄｉｆｆｅｒｅｎｔ ｔｅｓｔｉｎｇ ｃｏｎｄｉｔｉｏｎｓ

由图可知，在新风模式下，车内外压差随车速的

上升而上升，鼓风机的启停对于压差的大小有很大的

影响。 当鼓风机处于最大档时，车内外压差在 ５０ ～
７５ Ｐａ 之间变动，而鼓风机关闭时，则为 ７􀆰 ５ ～ ２２ Ｐａ。
对结果进行拟合，有：

鼓风机最小档时：

Δｐ ＝ ７􀆰 ５（ ｖ
３０） － ０􀆰 ５ （７）

鼓风机最大档时：

Δｐ ＝ １２􀆰 ５（ ｖ
３０） ＋ ３７􀆰 ５ （８）

车内外压差与车速成近似线性的关系。
依据上个实验中测得的不同车速和空调状态下

的车内外压差值进行新风量的测定。 实验时将所有

车门关闭，新风风门关闭，鼓风机也处于关闭状态。
使用风量台还原测得的压差值，同时进行一定的差

值，以获得更为准确的曲线。
由流体力学可知，流体流经狭缝时，其流量和压

差的 ０􀆰 ５ 次方成正比：

ＱＶ ＝ Ｋ′ Δｐ ＋ Ｃ （９）
式中： ＱＶ 为流体的体积流量，ｍ３ ／ ｈ； Δｐ 为狭缝

两侧的压差，Ｐａ；Ｋ′为修正系数；Ｃ 为常数。
对实验结果进行整理，可得到新风量和内外压差

之间的关系如图 ５ 所示。

图 ５ 车体新风量与车身内外压差关系

Ｆｉｇ． ５ Ｒｅｌａｔｉｏｎ ｂｅｔｗｅｅｎ ｐｒｅｓｓｕｒｅ ｄｉｆｆｅｒｅｎｃｅ ａｎｄ
ｆｒｅｓｈ ａｉｒ ｖｏｌｕｍｅ

因此，车内外新风量和压差的对应关系式为：

ＱＶ ＝ ６７􀆰 ２７４ Δｐ － ５９􀆰 ９ （１０）
由式（１０）可以看出，该直线在纵轴上的截距为

负值。 这是由于车体的围护结构本身具有一定密封

性，车内外需具有一定的压差才能构成空气泄漏。 由

此，即可计算不同工况下由新风造成的负荷。 尽管在

实验中仅测试了 ３０ ～ ９０ ｋｍ 下车内外压差与车速的

关系，但根据 Ｋｎｉｂｂｓ Ｌ Ｄ 等［１６］的工作可知，同一种空

调状态下车内新风量与车速成线性关系，因此可以将

结果外推到 ０ ～ １２０ ｋｍ ／ ｈ。

３ 电动汽车负荷分析及其对续航里程的
影响

３􀆰 １ 电动汽车负荷计算
３􀆰 １􀆰 １ 车体围护结构导热部分

在上文的工作中，测定了不同车速下的车体围护

结构综合传热系数。 从测试结果可知，对于不同的车

速，车体围护结构导热综合传热系数变化非常小（车
速从 ３０ ｋｍ ／ ｈ 变化到 ９０ ｋｍ ／ ｈ 时仅增加 ９％ ），且由

于车体围护结构导热在整体热负荷中所占比例较小，
因此出于简化计算考虑，不同车速下车体围护结构导

热综合传热系数取为 ３０ ｋｍ ／ ｈ 和 ９０ ｋｍ ／ ｈ 下的平均

值，即：
Ｑｃｏｎｄ ＝ ３２􀆰 ５ΔＴ （１１）

３􀆰 １􀆰 ２ 新风负荷

由上文的工作可知，对于不同工况下车内外的压
—２４—
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差与车速成线性关系。 在鼓风机最小档时参见式

（７），鼓风机最大档时参见式（８），车体新风量与车内

外压差的关系如式（１０）所示。
因此，新风负荷可转化为车速 ｖ 的函数式。 车速

和时间之间存在对应关系，因此：

Ｑｆ，ａｉｒ ＝ ｍΔｈ ＝ ＱＶ（ Δｐ（ｖ（ ｔ））） （１２）
３􀆰 ２ 电动汽车冬季热负荷计算

至此，可建立电动汽车冷负荷与车速的关系。 当

车内温度维持恒定时，车体内部结构（如内饰、座椅

等）将与空气达到热平衡，因此车身热容所造成的负

荷不在计算范围之内。 综合前文结论，可知：
Ｑｈ，ｔｏｔａｌ ＝ Ｑｃｏｎｄ ＋ Ｑｆ，ａｉｒ （１３）
上文分别实验测定了汽车空调的主要热负荷，并

根据实验数据拟合了各项热负荷随其控制参数的表

达式。 根据表达式，可以计算不同环境因素下汽车空

调热负荷对于汽车里程数的影响。
以 ＮＥＤＣ 循环工况为例，车速和时间之间存在对

应关系。 由此可得：

Ｗｔｏｔａｌ ＝ ∫（Ｑｃｏｎｄ ＋ Ｑｆ，ａｉｒ）ｄｔ （１４）

图 ６ ＮＥＤＣ 测试工况车速⁃时间关系图

Ｆｉｇ． ６ ｖ⁃ｔ ｒｅｌａｔｉｏｎｓｈｉｐ ｏｆ ＮＥＤＣ

对一个 ＮＥＤＣ 循环中的热负荷耗功进行计算，即
可对空调耗功对里程的影响进行评估。 计算工况见

表 ６。

表 ６ 冬季冷负荷计算条件

Ｔａｂ． ６ Ｃａｌｃｕｌａｔｉｏｎ ｃｏｎｄｉｔｉｏｎｓ ｏｆ ｗｉｎｔｅｒ

季节
室外侧环境

温度 ／ ℃
室内侧环境

温度 ／ ℃
太阳辐射

强度 ／ （Ｗ ／ ｍ２）
冬季 － ２０ ２０ ０

　 　 根据计算，即可得到冬季不同风速下的电动汽车

冷 ／热负荷及其构成。 冬季工况见表 ７。
由计算结果可以看出，冬季冷负荷中最主要的部

分是新风负荷。 随车速及新风风门的变化，电动汽车

冬季冷负荷的变化范围为 ２ ９７４ ～ ８ ５７７ Ｗ，其中新风

负荷所占比例为 ５６􀆰 ２％ ～ ８４􀆰 ８％ 。 考虑到外界环境

温度较低时，车窗表面温度常常低于车内空气的露点

温度，因此车窗时常出现凝雾。 在传统燃油车和使用

ＰＴＣ 加热的纯电动汽车中，车窗除雾常使用引入大量

新风降低车内空气湿度的方式，此举会造成大量的新

风负荷，使得车辆续航里程缩短。 因此，使用热泵取

暖时，除其制热 ＣＯＰ 明显高于 ＰＴＣ 加热取暖方式之

外，三换热器系统还可具有内气循环除雾的功能，可
以大大降低新风负荷（降低至仅有车身围护结构导

热负荷，１ ３０２ Ｗ）。 这也是采用热泵系统取暖的优势

所在。

表 ７ 冬季负荷计算结果

Ｔａｂ． ７ Ｈｅａｔｉｎｇ ｌｏａｄ ｏｆ ｗｉｎｔｅｒ

风门状态
鼓风机

档位

车速 ／
（ｋｍ ／ ｈ）

新风

负荷 ／ Ｗ
车体导

热负荷 ／ Ｗ

新风风

门全开

最大

最小

３０ ５ ８０３

９０ ７ ２７５

３０ １ ６７２

９０ ３ ５６０

１ ３０２

３􀆰 ３ 负荷对续航里程影响及热泵的节能效果

据前文推导，可以计算冬季冷负荷对续航里程的

影响。 计算的环境条件如表 ６ 所示，取 ＰＴＣ 的电加

热效率为 １，热泵取暖的效率取为 １􀆰 ７，计算采用

ＮＥＤＣ 循环工况（图 ６）。 计算结果如表 ８ 所示。

表 ８ 空调风门状态与 ＮＥＤＣ 里程

Ｔａｂ． ８ Ｒｅｌａｔｉｖｅ ｒａｎｇｅ ｕｎｄｅｒ ｄｉｆｆｅｒｅｎｔ ＡＣ ｃｏｎｄｉｔｉｏｎｓ

空调状态
相对里程

ＰＴＣ 加热 热泵加热

关闭 １ １

全外循环，鼓风机最大档 ０􀆰 ６４８ ０􀆰 ７５７

全外循环，鼓风机最小档 ０􀆰 ４３５ ０􀆰 ５６７

由计算结果可以看出，纯电动汽车开启空调后将

会对续航里程造成非常明显的影响。 冬季工况取暖

时，电动汽车的续航里程将会下降 ２０􀆰 １％ ～ ５６􀆰 ４％ ，
严重影响车辆使用。 而使用热泵后，由于能量消耗减

少，续航里程将会有所延长，延长范围为 ７􀆰 ４％ ～
１３􀆰 ２％ ，且随热负荷的增加，其延长里程的效果也

更好。
—３４—
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４ 结论

本文分析了纯电动汽车冬季冷负荷的构成，提供

了一种实验测定冬季冷负荷的方法，拟合了不同负荷

与车速、太阳辐射之间的数学关系式，并分析了不同

工况下各个负荷的相对大小及其对纯电动汽车续航

里程的影响。 根据实验及计算，可以得到如下结论：
１） 对于纯电动汽车，冬季负荷由新风负荷和车

体围护结构导热负荷构成，新风负荷同样占主要部

分；冷负荷将随环境条件及空调状态的变化而改变，
随空调选取的新风模式不同，冷负荷的变化范围为 ２
９７４ ～ ８ ５７７ Ｗ，新风负荷占负荷总量的 ５６􀆰 ２％ ～
８４􀆰 ８％ 。

２） ＮＥＤＣ 工况下，冬季取暖将会对车辆续航里

程造成明显影响。 在不同的空调风门和鼓风机状态

下，冬季使用 ＰＴＣ 取暖将会使得续航里程下降

２０􀆰 １％ ～５６􀆰 ４％ 。
３） 使用热泵将明显增加电动车的续航里程。 增

加的效果将随热泵 ＣＯＰ 的上升而增加，当 ＣＯＰ 为

１􀆰 ７ 时，上升范围为 ７􀆰 ４％ ～１３􀆰 ２％ 。
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