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电动汽车双蒸发温度热泵空调系统性能研究
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摘　要　电动汽车产业的高质量发展对于推动我国能源革命进程、实现“双碳”目标具有重要意义。电动汽车的气候适应性是当

前制约其全面推广应用的技术因素之一，针对电动汽车在低温与高温环境中空调能耗高，导致其续航里程显著衰减的问题，本文

提出了电动汽车双蒸发温度热泵空调系统，搭建了原理样机与仿真模型，采用实验与仿真相结合的方法研究了该系统的变工况

运行特性及其相较于传统电动汽车热泵空调系统的制热/制冷节能效果。研究结果表明：随着双缸压缩机气缸容积比的增大，双

蒸发温度热泵空调系统的制热/制冷能效呈现先升高后降低的趋势；在气缸容积比为 1. 25的设计条件下，双蒸发温度热泵空调系

统在-20~0 ℃低温工况与30~42 ℃高温工况下的制热/制热能耗分别降低了8. 2%~30. 2%、16. 3%~48. 3%。
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Performance of Dual-evaporation Temperature Heat-Pump Air-Conditioning 
System for Electric Vehicles
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Abstract　The high-quality development of the electric-vehicle industry is critical to promoting China's energy revolution and achieving 
the goals of carbon peaking and carbon neutrality.  Currently， climate adaptability of electric vehicles has become a technical bottleneck 
that restricts the widespread adoption and application of electric vehicles.  To address the high energy consumption of air-conditioning 
systems for electric vehicles in low- and high-temperature environments， which significantly limits their driving range， this study 
proposes a dual-evaporation temperature heat-pump air-conditioning system.  An experimental prototype and a simulation model of the 
proposed system are developed.  Subsequently， the operating characteristics of the proposed system under variable conditions， as well as 
its energy-saving effectiveness relative to conventional heat-pump air-conditioning systems for electric vehicles， are experimentally and 
numerically investigated.  The results indicate that energy efficiency of the dual-evaporation temperature heat-pump air-conditioning 
system initially increases and then decreases as the cylinder volume ratio of the dual-cylinder compressor increases.  At a cylinder volume 
ratio of 1. 25， energy-saving effect of the dual-evaporation temperature heat-pump air-conditioning system can reach 8. 2%−30. 2% at 
low temperatures ranging from −20 ℃ to 0 ℃ and 16. 3%−48. 3% at high temperatures ranging from 30 ℃ to 42 ℃.
Keywords　electric vehicle； dual-evaporation temperature； heat-pump air conditioning； waste-heat recovery； graded cooling

新能源汽车是全球汽车产业转型升级、绿色发

展的主要方向，也是我国汽车产业高质量发展的战

略选择。近年来，在国家的积极支持与大力推动下，

我国新能源汽车产业呈高速发展态势。据中国汽车

工业协会统计，2025 年我国新能源汽车产销量分别

达到 1 662. 6万辆、1 649万辆，连续 11年位居全球第

一，其中纯电动汽车全年累计产销均超过 1 060 万

辆，占据主要市场份额［1］。
当前，电动汽车的气候适应性差，在低温与高温

环境中续航里程大幅衰减、造成用户“里程焦虑”的

问题，是制约其全面推广应用的重要技术因素［2］。相

关研究表明，空调能耗是导致电动汽车低温/高温续

航衰减的重要原因之一［3］。D.  Leighton 等［4］的研究

指出，采用 PTC（正温度系数，positive temperature 
coefficient）电加热器的某电动汽车在-7 ℃、-12 ℃低

温环境中的续航衰减率分别达到 52. 0%、53. 8%。

Xu Bin 等［5］通过建立电动汽车能量仿真模型分析了

空调能耗对电动汽车续航性能的影响，研究结果表
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明，在 35 ℃高温环境中，开启空调制冷后，电动汽车

在 UDDS（城市道路循环，urban dynamometer driving 
schedule）工况下的能耗率从 0. 096 kW·h/km 增至

0. 177 kW·h/km，续航里程从 624. 4 km 降至 339. 6 
km。为了降低空调系统运行能耗，热泵技术逐渐在

电动汽车中得到广泛应用。Zhang Ziqi等［6］的研究指

出，与 PTC电加热器相比，采用热泵空调系统的电动

汽车，其制热能耗可降低41. 0%。

图 1 所示为传统三换热器结构的电动汽车热泵

空调系统在制热与制冷模式下的运行原理［7］。制热

模式下，系统的舱外换热器作为热泵循环的蒸发器

从环境空气中取热，舱内冷凝器作为热泵循环的冷

凝器向乘员舱供热。随着环境温度降低，传统空气

源热泵的蒸发温度与制冷剂流量将大幅降低，热泵

制热量与 COP（性能系数，coefficient of performance）
显著衰减［8］。为改善热泵的低温适应性，现有研究提

出了同时以环境空气与电机电控余热作为热源的电

动汽车双热源热泵系统［9−10］。J.  H.  Ahn 等［9］的实验

结果表明，在 0 ℃环境温度、2. 5 kW 余热工况下，与

传统单空气源热泵相比，双热源热泵的制热量与COP
分别提高了 9. 3%、31. 5%。然而，现有研究提出的双

热源热泵由于仅有一个吸气压力，在环境温度较低

而电机电控产热量较高的运行工况下，系统的舱外

蒸发器与余热回收蒸发器以相同的蒸发温度从不同

品位的空气源与余热源中取热，将造成能源品位浪

费，限制余热利用效率［11］。
此外，制冷模式下，传统电动汽车热泵空调系统

的舱外换热器作为制冷循环的冷凝器向舱外环境排

热，舱内蒸发器作为制冷循环的蒸发器向乘员舱供

冷，而舱内冷凝器处于闲置状态，造成换热面积浪

费。若在制冷模式下能够将闲置的舱内换热器也作

为蒸发器使用，即同时利用 2个舱内换热器对空气进

行冷却除湿，则可有效增大空调系统的蒸发换热面

积、提高制冷能效。

针对上述问题，本文基于“品位对口、梯级利用”

的科学用能原则，提出一种电动汽车双蒸发温度热

泵空调系统，搭建系统原理样机并建立系统性能仿

真模型，采用实验研究与仿真分析相结合的方法，研

究双蒸发温度热泵空调系统在不同低温与高温工况

下的变工况运行特性，分析双缸压缩机的气缸容积

比（低压气缸与中压气缸的排量之比）与环境工况对

系统制热/制冷性能的影响，并将双蒸发温度热泵空

调系统与传统电动汽车热泵空调系统的运行能耗进

行对比，从而探明该系统的制热/制冷节能效果。

1 双蒸发温度热泵空调系统工作原理

图 2 所示为电动汽车双蒸发温度热泵空调系统

在制热与制冷工况下的运行原理（图中红色、绿色、

深蓝色粗线分别代表高压、中压和低压制冷剂，浅蓝

色粗线代表冷却液）。系统的核心部件包括双缸压

缩机（低压气缸与中压气缸由同一电机驱动，转速相

同）、舱内换热器、舱外换热器、板式换热器、电子膨

胀阀和三通阀。

如图 2（a）所示，制热工况下系统运行双蒸发温

度余热回收模式，双缸压缩机的高压排气经舱内换

热器 2 冷凝至过冷态后分别经膨胀阀 3、膨胀阀 2 节

流，再分别流经板式换热器与舱外换热器蒸发至过

热态，最后经中压气缸、低压气缸压缩，形成双蒸发

压力热泵循环。如压焓图（图 2（c））所示，由于 2个压

缩气缸的吸气状态相互独立，板式换热器（中压蒸发

器）与舱外换热器（低压蒸发器）以不同的蒸发压力

运行，实现了以不同的蒸发温度分别从环境空气与

电机电控冷却液循环中取热［12］。如图 2（b）所示，制

冷工况下系统运行双蒸发温度梯级冷却模式，双缸

压缩机的高压排气经舱外换热器冷凝至过冷态后分

别经膨胀阀 1、膨胀阀 2节流，再分别流经舱内换热器

1与舱内换热器 2蒸发至过热态，最后经中压气缸、低

图1　传统电动汽车热泵空调系统运行原理

Fig.1　Operating principle of traditional heat pump air 
conditioning system for electric vehicles
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压气缸压缩，形成双蒸发压力制冷循环。如压焓图

（图 2（c））所示，舱内换热器 1（中压蒸发器）与舱内换

热器 2（低压蒸发器）以不同的蒸发压力运行，实现了

以不同蒸发温度对空气进行梯级冷却。

2 实验研究

2. 1 实验样机
为研究电动汽车双蒸发温度热泵空调系统的变

工况运行特性，在空气焓差室中分别搭建了面向制

热与制冷工况的双蒸发温度余热回收热泵系统与双

蒸发温度梯级冷却空调系统原理样机。由于现有双

缸压缩机产品受其固有几何结构限制，难以实现低

压气缸与中压气缸容积配比的动态调节，本研究中

实验样机采用 2台排量相同、能够独立调控转速的变

频压缩机，通过调节 2台压缩机的运行频率比，以实

现不同气缸容积比的类似效果［13］。
双蒸发温度余热回收热泵系统实验样机如图 3

所示，双蒸发温度余热回收热泵系统实验样机的舱

内冷凝器设置于室内小室，其制冷剂管路上布置有

温度传感器、压力传感器及流量传感器，并通过空气

温度传感器测量其进出风温度；舱外蒸发器与余热

回收蒸发器设置于室外小室，其制冷剂进口管路分

别连接低压电子膨胀阀与中压电子膨胀阀（膨胀阀

开度根据压缩机吸气过热度进行调节），制冷剂出口

管路分别连接低压压缩机与中压压缩机的吸气口；

此外，余热回收蒸发器还连接恒温水箱，管路上布置

有水温传感器与流量传感器，通过调节恒温水箱出

水温度模拟不同余热工况。

双蒸发温度梯级冷却空调系统实验样机如图 4
所示。双蒸发温度梯级冷却空调系统实验样机的舱

内蒸发器 1与舱内蒸发器 2设置于室内小室，其制冷

剂进口管路分别连接中压电子膨胀阀与低压电子膨

胀阀，制冷剂出口管路分别连接中压压缩机与低压

压缩机的吸气口，管路上布置有温度传感器、压力传

感器及流量传感器，同时通过空气温度传感器测量

换热器的进出风干湿球温度；舱外冷凝器设置于室

外小室，与 2台压缩机的排气口相连，其制冷剂进出

口管路上均布置有温度传感器与压力传感器。实验

系统采用的测量仪表及其不确定度如表1所示。

2. 2 数据处理与实验工况
双蒸发温度余热回收热泵系统实验样机的制热

量、中压蒸发热量及低压蒸发热量分别采用式（1）~
式（3）计算，COP采用式（4）计算。

Qheat = cp，a ρaVa，con (Tcon，oa - Tcon，ia )
3 600 = m r，con (hcon，ir - hcon，or )

（1）
Qhp，evpM = cp，w ρwVw，whx (Twhx，iw - Twhx，ow )

3 600 （2）
Qhp，evpL = (m r，con - Qhp，evpM

hwhx，or - hwhx，ir
）(hohx，or - hohx，ir )  （3）

COP = Qheat
PcomM + PcomL + P fan + Ppump

（4）
式中：Qheat、Qhp，evpM、Qhp，evpL分别为双蒸发温度余热回收

图2　电动汽车双蒸发温度热泵空调系统运行原理

Fig.2　Operating principle of dual-evaporation temperature 
heat pump air conditioning system for electric vehicles
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热泵系统的制热量、中压蒸发热量、低压蒸发热量，

kW；cp，a、cp，w分别为空气与水的比热，kJ/（kg·℃）；ρa、ρw
分别为空气与水的密度，kg/m3；Va，con为舱内冷凝器的

风量，m3/h；Vw，whx为余热回收蒸发器的水流量，m3/h；
mr，con 为舱内冷凝器的制冷剂质量流量，kg/s；Tcon，ia、
Tcon，oa 分别为舱内冷凝器的进出风温度，℃；Twhx，iw、
Twhx，ow分别为余热回收蒸发器的进出口水温，℃；hcon，ir、
hcon，or、hwhx，ir、hwhx，or、hohx，ir、hohx，or分别为舱内冷凝器、余热

回收蒸发器和舱外蒸发器的进出口制冷剂比焓，kJ/
kg；PcomM、PcomL、Pfan、Ppump分别为中压压缩机、低压压缩

机、室内外风机及循环水泵的功率，kW。

实验数据的间接测量传递误差采用式（5）计算。

误差分析结果表明，系统制热量与 COP 的最大相对

不确定度分别为 2. 6%、4. 4%。此外，根据舱内冷凝

器空气侧与制冷剂侧的制热量测试结果进行热平衡

校验，实验系统的热平衡误差在±5. 2%以内。
σ ( f )
f =

1
f ( )∂f

∂y1
σ ( y1 )

2
+ ( )∂f

∂y2
σ ( y2 )

2
+ ...+( )∂f

∂yn
σ ( yn )

2

（5）

式中：σ为绝对不确定度；y为直接测量参数；f为间接

测量参数。

双蒸发温度梯级冷却空调系统实验样机的制冷

量、中压蒸发热量及低压蒸发热量分别采用式（6）~
式（8）计算，EER（能效比，energy efficiency ratio）采用

式（9）计算。

Qcool = ρaVa，ihx (h ihx1，ia - h ihx2，oa )
3600 （6）

Qac，evpM = m r，ihx1 (h ihx1，or - h ihx1，ir ) （7）
Qac，evpL = Qcool - Qac，evpM = m r，ihx2 (h ihx2，or - h ihx2，ir )  （8）

EER = Qcool
PcomM + PcomL + P fan

（9）
式中：Qcool、Qac，evpM、Qac，evpL分别为双蒸发温度梯级冷却

空调系统的制冷量、中压蒸发热量、低压蒸发热量，

kW；Va，ihx为舱内蒸发器的风量，m3/h；mr，ihx1、mr，ihx2分别

为舱内蒸发器 1、舱内蒸发器 2 的制冷剂质量流量，

kg/s；hihx1，ir、hihx1，or、hihx2，ir、hihx2，or分别为舱内蒸发器 1、舱
内蒸发器 2 的进出口制冷剂比焓，kJ/kg；hihx1，ia、hihx2，oa
分别为舱内蒸发器 1的进口空气比焓和舱内蒸发器 2
的出口空气比焓，kJ/kg。

基于上述原理样机，分别在制热工况下开展了

图3　双蒸发温度余热回收热泵系统实验样机

Fig.3　Experimental system of dual-evaporation temperature heat pump with waste heat recovery
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变气缸容积比、变室外环境温度、变余热回收蒸发器

进口水温等 23 组变工况实验（工况如表 2 所示），在

制冷工况下开展了变气缸容积比、变室外环境温度、

变舱内蒸发器风量等 36 组变工况实验（工况如表 3
所示）。

2. 3 结果分析

图 5 所示为双蒸发温度余热回收热泵系统原理

样机在不同工况下的制热性能实验结果。如图 5（a）
所示，随着低压压缩机与中压压缩机的频率比增大，

舱外蒸发器的蒸发热量增大、余热回收蒸发器的蒸

发热量减小；在低压、中压压缩机频率分别为 25 Hz、
35 Hz，30 Hz、30 Hz，35 Hz、25 Hz的工况下，热泵系统

图4　双蒸发温度梯级冷却空调系统实验样机

Fig.4　Experimental system of dual-evaporation temperature air conditioning with cascade cooling

表1 实验系统测量仪表

Tab.1 Measuring instrument for experimental system

测量参数

制冷剂/水温度

空气温度

制冷剂流量

水流量

制冷剂压力

仪表

T型热电偶

铂热电阻温度传感器

科里奥利质量流量计

转子流量计

压力传感器

量程

-200~350 ℃
-100~450 ℃
0~1 000 kg/h
2~18 L/min
0~4.0 MPa

不确定度

±0.2 ℃
±0.15 ℃
±0.1%
±2%

±0.2%

表2 制热实验工况

Tab.2 Experimental conditions for heating

参数

室外小室干球/湿球温度/℃
室内小室干球/湿球温度/℃
舱内冷凝器风量/（m3/h）
余热回收蒸发器进口水温/℃
余热回收蒸发器水流量/（L/min）
中压、低压压缩机频率/Hz

工况

2/0， -2/-3， 7/6
20/14.5

380
10~27
3.5~6
25~40

表3 制冷实验工况

Tab.3 Experimental conditions for cooling

参数

室外小室干球/湿球温度/℃
室内小室干球/湿球温度/℃
舱内蒸发器风量/（m3/h）
中压、低压压缩机频率/Hz

工况

35/26， 38/26， 42/26
27/19.5， 35/26

270~570
20~50
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制热量分别为 2. 23 kW、2. 17 kW、1. 82 kW，COP 分

别为 3. 27、3. 13、2. 88。如图 5（b）所示，随着室外环

境温度降低，舱外蒸发器的蒸发热量降低、热泵制热

能效降低；在低压、中压压缩机频率均为 25 Hz，室外

环境温度为 7 ℃、2 ℃、-2 ℃的工况下，热泵系统制热

量分别为 2. 07 kW、1. 78 kW、1. 56 kW，COP 分别为

3. 77、3. 26、3. 06。如图 5（c）所示，随着余热回收蒸

发器进口水温升高，余热回收蒸发器的蒸发热量增

大、热泵制热能效提升；在低压、中压压缩机频率均

为 25 Hz，余热回收蒸发器进口水温为 18℃、23℃、

27 ℃的工况下，热泵系统制热量分别为 1. 78kW、

2. 01 kW、2. 15 kW，COP分别为 3. 26、3. 69、3. 95。由

此可知，低压压缩机与中压压缩机的频率比（即低压

气缸与中压气缸的容积比），以及低压蒸发器、中压

蒸发器的热源温度，均会影响双蒸发温度余热回收

热泵系统的 2 个蒸发支路的制冷剂流量与蒸发热量

分配，进而对其制热性能造成影响。

图 6 所示为双蒸发温度梯级冷却空调系统原理

样机在不同工况下的制冷性能实验结果。如图 6（a）
所示，随着低压压缩机与中压压缩机的频率比增大，

舱内蒸发器 1的蒸发热量减小、舱内蒸发器 2的蒸发

热量增大，空调总制冷量先升高后降低；在低压、中

压压缩机频率分别为20 Hz、30 Hz，25 Hz、25 Hz，30 Hz、
20 Hz 的工况下，空调系统制冷量分别为 1. 90 kW、

2. 00 kW、1. 95 kW，EER分别为 3. 31、3. 47、3. 42。如

图 6（b）所示，随着室外环境温度升高，舱内蒸发器 1
与舱内蒸发器 2的蒸发热量均降低、空调制冷能效降

低；在低压、中压压缩机频率均为 30 Hz，室外环境温

度为 35 ℃、38 ℃、42 ℃的工况下，空调系统制冷量分

别为 2. 55 kW、2. 43 kW、2. 28 kW，EER分别为 3. 76、
3. 34、2. 88。如图 6（c）所示，随着舱内蒸发器风量增

大，舱内蒸发器1与舱内蒸发器2的蒸发热量均增大、

空调制冷能效升高；在低压、中压压缩机频率均为

30 Hz，舱内蒸发器风量为270 m3/h、370 m3/h、470 m3/h

图6　变工况制冷性能实验结果

Fig.6　Experimental results of cooling performance under 
variable operating conditions

图5　变工况制热性能实验结果

Fig.5　Experimental results of heating performance under 
variable operating conditions

—— 6



于天蝉，等：电动汽车双蒸发温度热泵空调系统性能研究

的工况下，空调系统制冷量分别为 2. 16 kW、2. 55 
kW、2. 78 kW，EER分别为 3. 17、3. 76、4. 07。由此可

知，低压、中压压缩机的频率比同样会影响双蒸发温

度梯级冷却空调系统 2 个蒸发支路的制冷量分配比

例，系统整体制冷性能与气缸容积比之间并非单调

对应关系，而舱内换热器与舱外换热器进风参数的

变化对低压蒸发器、中压蒸发器制冷量的影响趋势

相同。

3 仿真分析

3. 1 仿真模型建立与验证
为确定双蒸发温度热泵空调系统的气缸容积比

设计参数，并研究该系统相较于传统电动汽车热泵

空调系统的节能效果，本节进一步建立了双蒸发温

度热泵空调系统仿真模型，计算流程如图 7所示。其

中，压缩机性能采用基于变频修正的效率模型进行

计算（如式（10）~式（11）），容积效率与等熵效率采用

Li Wenhua［14］提出的半经验模型计算；换热器性能采

用基于效能-传热单元数法的分区模型进行计算，冷

凝器划分为过热、两相、过冷 3个区段，蒸发器划分为

两相、过热 2个区段，制冷剂侧、冷却液侧、空气侧的

对流传热系数采用 Dittus-Boelter 关联式［15］、Akers 关
联式［16］、Petukhov-Popov 关联式［17］及 Chang-Wang 关

联式［18］进行计算。

m r，com = 10-6DcomNcomηv60vcom
（10）

Pcom = m r，com (hcom，or，is - hcom，ir )
η isηe

（11）
式中：mr，com为压缩机的制冷剂质量流量，kg/s；Pcom为
压缩机功率，kW；Dcom为压缩机排量，cm3/r；Ncom为压

缩机转速，r/min；ηv、ηis、ηe分别为容积效率、等熵效率

与电机效率；vcom为压缩机的吸气比容，m3/kg；hcom，ir、
hcom，or，is分别为压缩机的吸气比焓与等熵压缩排气比

焓，kJ/kg。

如图 7所示，首先设定双蒸发压力循环的冷凝温

度、低压蒸发温度与中压蒸发温度的迭代值，分别通

过压缩机模型计算中压气缸与低压气缸的运行性能

（制冷剂流量、运行功率等），通过换热器模型计算中

压蒸发器、低压蒸发器及冷凝器的运行性能（换热

量、过热/过冷度等）。随后，分别根据中压蒸发器过

热度 SHM、低压蒸发器过热度 SHL及冷凝器过冷度 SL
的计算结果与设定值进行迭代，直至迭代收敛。最

后，根据舱内换热器换热量与压缩机功率的输出结

果，计算双蒸发温度热泵空调系统的送风参数、制热/

制冷量及制热/制冷能效。

基于前文实验结果对建立的仿真模型进行可靠

性验证，结果如图 8所示。在 23组制热工况下，双蒸

发温度余热回收热泵系统的制热量与压缩机功率的

仿真结果与实验数据的 MAPE（平均绝对百分比误

差 ，mean absolute percentage error）分 别 为 3. 8%、

6. 8%；在 36 组制冷工况下，双蒸发温度梯级冷却空

调系统的制冷量与压缩机功率的仿真结果与实验数

据的 MAPE 分别为 5. 3%、4. 7%。模型验证结果表

明，仿真模型的计算结果与实验数据的偏差在可接

图7　双蒸发温度热泵空调系统仿真模型计算流程

Fig.7　Calculation process of simulation model for dual-evaporation temperature heat pump air conditioning system
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受范围内，可用于后续研究。

为确保不同系统方案对比分析的公平性，本研

究中双蒸发温度热泵空调系统与传统电动汽车热泵

空调系统的关键模型参数（压缩机总排量，舱内、舱

外换热器面积等）均保持一致，如表4所示。

3. 2 气缸容积比对系统性能的影响
系统能效随气缸容积比的变化趋势如图 9所示。

如图 9（a）所示，在不同环境温度与进口冷却液温度

的制热工况下，电动汽车双蒸发温度热泵空调系统

的COP均随气缸容积比的增大呈现先升高后降低的

变化趋势，即存在能够使系统以最高能效运行的最

优气缸容积比。然而，不同制热工况下的最优气缸

容积比存在显著差异。随着环境温度升高，系统的

最优气缸容积比增大，原因在于需要增大舱外换热

器（低压蒸发器）对应的低压气缸的排量，以提升热

泵从环境空气中取热的能力；同理，随着进口冷却液

温度升高，系统的最优气缸容积比减小，原因在于需

要增大板式换热器（中压蒸发器）对应的中压气缸排

量，以提升热泵从冷却液中取热的能力。类似地，如

图 9（b）所示，在不同环境温度与压缩机转速的制冷

工况下，随着气缸容积比增大，电动汽车双蒸发温度

热泵空调系统的EER同样呈现先升高后降低的变化

趋势，且环境温度越高、最优气缸容积比越小，压缩

机转速越高、最优气缸容积比越大。

然而，根据运行工况确定双蒸发温度热泵空调

系统的最优容积比理论取值仅针对设计工况，在实

际运行中，低压气缸与中压气缸的容积配比无法随

运行工况的变化动态调节，需确定合理的气缸容积

比设计值，以尽可能拓宽双蒸发温度热泵空调系统

图9　系统能效随气缸容积比的变化趋势

Fig.9　Variation of system energy efficiency with cylinder 
volume ratio

图8　模型验证结果

Fig.8　Validation results of simulation model

表4 模型参数

Tab.4 Parameters of simulation model

参数

制冷剂

冷却液

压缩机

舱外换热器

舱内换热器

送风风量

空气循环模式

空调设定温度

过冷/过热度

设定值

R134a
50%（体积分数）乙二醇溶液

27 cm3/r， 1 000~6 000 r/min
0.16 m2×0.016 m，空气侧传热面积4.85 m2，

制冷剂侧传热面积0.68 m2

0.044 m2×0.032 m，空气侧传热面积3.86 m2，
制冷剂侧传热面积0.23 m2

316.8 m3/h
外循环模式

制冷24 ℃，制热20 ℃
3 ℃/5 ℃
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的高效运行区间。根据图 9所示仿真结果，当气缸容

积比在 1. 1~1. 4区间内，系统在多数运行工况下均可

达到趋近于各工况对应理论最优值的较高能效水

平。因此，综合考虑系统在不同制热/制冷工况下的

运行性能，本研究将双缸压缩机气缸容积比的设计

参数确定为1. 25，用于后续能耗对比分析。

3. 3 不同系统的能耗对比分析
在不同制热、制冷工况下将传统电动汽车热泵

空调系统（图 1）与双蒸发温度热泵空调系统（图 2）的

运行能耗进行对比，结果如图10所示。

如图 10（a）所示，在余热回收蒸发器进口冷却液

温度为 10 ℃的制热工况下，与传统单空气源热泵相

比，双蒸发温度余热回收热泵系统在-20、-12、-7、
0 ℃环境中的制热能耗分别可降低 26. 4%、30. 2%、

27. 8%、8. 2%。与现有研究提出的单蒸发温度双热

源热泵相比，在-7、-12 ℃环境中，双蒸发温度余热回

收热泵系统的制热节能效果分别为 2. 1%、3. 9%；此

外，当环境温度降低至-20 ℃，由于空气源与余热源

的温度（品位）差异过大，单蒸发温度双热源热泵的

舱外蒸发器无法从环境空气中取热（制冷剂无法达

到过热状态），而双蒸发温度余热回收热泵系统仍可

正常运行。

如图 10（b）所示，在环境温度为 36 ℃，含湿量分

别为 14、18、22 g/kg（干空气）的制冷工况下，与传统

单蒸发器空调系统相比，双蒸发温度梯级冷却空调

系统分别可节能 36. 3%、31. 3%、27. 6%，而与单蒸发

温度双蒸发器空调相比，双蒸发温度梯级冷却空调

系统的制冷能耗分别降低了 2. 1%、4. 3%、4. 0%。当

环境温度升至 42 ℃、含湿量为 14 g/kg（干空气）时，双

蒸发温度梯级冷却空调系统相较于单蒸发器空调系

统与单蒸发温度双蒸发器空调系统的制冷节能效果

分别可达到48. 3%、8. 9%。

4 结论

本文提出了一种电动汽车双蒸发温度热泵空调

系统，通过搭建原理样机开展变工况实验、建立仿真

模型开展能耗对比分析，研究了该系统的变工况运

行特性，明确了双缸压缩机气缸容积比的优化设计

参数，并分析了该系统相较于传统电动汽车热泵空

调系统的制热/制冷节能效果，得到如下结论：

1）双蒸发温度热泵空调系统的制热/制冷能效均

随双缸压缩机气缸容积比的增大呈先升高后降低趋

势；在制热工况下，环境温度越低，最优气缸容积比

越小；在制冷工况下，环境温度越高，最优气缸容积

比越小。

2）制热工况下，系统运行双蒸发温度余热回收

模式，COP随环境温度降低而减小、随余热回收蒸发

器进口冷却液温度升高而增大；在环境温度为-7、
-20 ℃，进口冷却液温度为 10 ℃的工况下，双蒸发温

度热泵空调系统与传统电动汽车热泵空调系统相比

节约的制冷能耗、制热能耗分别为27. 8%、26. 4%。

3）制冷工况下，系统运行双蒸发温度梯级冷却

模式，EER随环境温度升高而降低、随空调风量增大

而增大；在环境温度为 36 ℃，含湿量为 14、22 g/kg（干

空气）的工况下，双蒸发温度热泵空调系统的制冷能

耗相较于传统电动汽车热泵空调系统降低 36. 3%、

27. 6%。
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