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电动汽车新风比例控制和余热回收特性研究
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摘 要：针对电动汽车低温环境下制热性能不佳、新风负荷较大的问题， 提出了一种新风

比例控制和电机余热预热新风相结合的控制策略， 可实现新风比例随新风量实时控制和新风

预热 . 首先， 基于 AMESim 软件搭建电动汽车集成式热管理系统，通过公开数据对热泵空调模

型的换热量予以验证；其次， 通过引入二氧化碳浓度反馈控制逻辑， 实现新风比例随座舱新

风量和空气质量动态调节，构建动态新风模式，对比分析了动态新风模式和固定新风模式在

典型工况下的运行特性；然后，在动态新风模式的基础上引入电机余热回收，利用冷却液对车

内换热器进风进行预热，构建新风预热模式，并对余热回收特性进行分析；最后，以系统需求

制热量、压缩机能耗和性能系数（coefficient of performance，COP）均值作为综合评价指标， 量化

三种工作模式的性能差异，并分析了新风预热模式对续航里程的影响 . 仿真结果表明，当环境

温度从-5 ℃上升到 10 ℃，相较于固定新风模式，新风预热模式的系统需求制热量降低了

21.49%~47.82%， 压缩机能耗降低了 25.73~37.20%，COP均值提高了 9.53~22.96%.在节能效果

方面， 新风预热模式的相对续航里程最大为 32.39 km，相比固定新风模式提升了 9.61%， 说明

所提控制策略在提高系统制热性能、降低能耗方面具有可行性 .
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Abstract：Aiming to address the poor heating performance and high ventilation load of electric vehicles in low-
temperature environments， a control strategy combining fresh air ratio control with motor waste heat recovery is 
proposed， which can realize the real-time control of fresh air ratio with fresh air volume as well as the fresh air 
preheating. Firstly， an integrated thermal management system for electric vehicles was set up via AMESim software， 
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and the heating capacity of the heat pump air conditioning model was verified with public data. Next， by introducing 
the carbon dioxide concentration feedback control logic， the fresh air ratio could be dynamically adjusted according 
to the cabin fresh air volume and air quality， forming the dynamic fresh air mode， and the operating characteristics 
in the dynamic fresh air mode and the fixed fresh air mode under typical working conditions were analyzed. Then， 
the motor waste heat utilization was introduced to the dynamic fresh air mode， using the coolant to preheat incoming 
air to the internal heat exchanger， forming the fresh air preheating mode， and the waste heat utilization 
characteristics were analyzed. Finally， the required heating capacity， the energy consumption of the compressor and 
the average coefficient of performance（COP） were used as the comprehensive evaluation indicators to measure the 
performance differences of the three modes. The simulation results show that as the ambient temperature rises from 
-5 ℃ to 10 ℃， the required heating capacity of the fresh air preheating mode decreases from 21.49% to 47.82%， the 
energy consumption of the compressor decreases from 25.73% to 37.20%， and the average COP increases from 
9.53% to 22.96%， compared with the fixed fresh air mode. In terms of energy-saving effect， the maximum relative 
driving range of the fresh air preheating mode is 32.39 km， an increase of 9.61%. It indicates that the proposed 
control strategy is feasible in terms of improving the heating performance of the system and reducing energy 
consumption.
  Key words：electric vehicle；thermal management；carbon dioxide concentration；fresh air ratio；waste heat      
recovery

燃油汽车的发展加剧了石油能源的消耗， 并进

一步加剧环境污染问题， 具有零排放、高效能等优点

的电动汽车被认为是行业转型的重要方向 . 据国际能

源署统计， 2024年全球电动汽车保有量达到5 800万

辆， 预计 2030年将达到 2.5亿辆［1］. 尽管电动汽车迎

来了快速发展时期， 但仍面临着严重的里程焦虑问

题 . 热泵空调系统是电动汽车能耗最大的辅助系统， 
已有研究表明， 其低温下全负荷工作时会导致电动

汽车续航里程下降 16.7%［2］. 因此， 降低低温制热能

耗是提高电动汽车续航里程的关键 .
对于热泵空调系统， 可通过降低负荷和提高制

热效率两方面来减少能耗［3］. ZHANG 等［4］提出了一

种电动汽车气候控制负荷模型， 分析发现冬季时电

动汽车的新风负荷占总热负荷的 70.7%～83.9%， 因
此，通过调节新风和回风的比例来降低新风负荷是

降低系统能耗的关键手段 . CHOI等［5］提出了一种结

合CO2浓度控制和回风废热利用的电动公交热管理

系统， 该系统采用 50% 的回风比例， 在有效控制

CO2浓度和座舱温度的同时， 还可利用回风热量加

热电池 . 程崇炬［6］设计了带有新风系统余热回收的

不同方案构型， 其中冷凝器方案在 30% 新风比例

下， 可将压缩机能耗和 COP 分别优化 9.01% 和

1.829；鼓风机方案在 20%新风比例下可将压缩机能

耗降低 13.74%， 在 30% 新风比例下可将 COP 提升

0.053. 但该研究基于固定新风比例展开分析， 缺乏

对新风比例动态调节的性能研究 . ZHANG等［7］的研

究表明， 当回风比例为46%时， 热泵空调系统的供热

比相比全新风情况下最大可提高 48.4%. LIANG等［8］

提出了一种新风智能控制策略， 该策略可根据环境

CO2浓度、相对湿度、车内人数等因素智能控制新风比

例 . 研究表明， 当环境温度为 0 ℃时， 汽车续航里程

最大可提升32.34%. PAN等［9］通过降低新风负荷， 利
用年度能耗模型对全国30个城市的节能效果进行评

估 . 当使用正温度系数（positive temperature coeffi⁃
cient， PTC）加热器制热时， 可节省 14%～46% 的能

量；当使用热泵制热时， 可节省 33%～57% 的能量 . 
上述研究虽可以实现新风比例调节， 但仍是基于环

境变量的静态调节策略， 尚未考虑汽车行驶过程的

实时动态调节 .
降低能耗的另一途径是提高热泵空调系统的制

热效率 . 常规热泵空调系统虽然比 PTC 加热器更加

节能， 但在极低温环境下无法提供足够的热量［10］. 
电动汽车驱动电机运行过程中由于损耗会产生热

量， 这些热量一般通过冷却液吸收并释放到环境

中 . 如果回收这些热量用于制热， 形成双热源的热

泵空调系统， 可以提高系统的制热效率， 达到节能
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的目的 .杜常清等［11］设计了一种带有电机余热回收的

集成式整车热管理系统，与各回路独立的系统相比，驾

驶室加热时间缩短了 27.8%，COP平均提升约 31.3%.
张海等［12］的研究表明， 在电机转速为 3 000 r/min、压
缩机转速为 4 000 r/min、环境温度为-5 ℃的工况下， 
电机余热辅助热泵空调制热模式比同工况下热泵空

调单独制热模式的等效COP提高了约 48%.LIU等［13］

提出了一种考虑电机余热、空气、PTC三种热源的分

段加热控制策略 . 其中， 电机余热和空气双热源制

热模式的 COP在-5 ℃提高了 8.5%. 该策略在 0 ℃和

-10 ℃环境下可分别节省 34.43% 和 18.49% 的电能 . 
然而， 针对电机余热回收的研究多集中在回收路径

设计或多热源控制策略切换方面， 将电机余热用于

预热新风的研究相对较少 .
综上可知， 研究人员对新风比例调节和电机余

热回收分别进行了相关研究， 显著降低了热泵空调

系统的制热能耗 . 尽管如此， 相关研究仍存在以下

一些不足：

1）现有文献大多是基于环境变量恒定的静态研

究， 但汽车行驶过程中车速变化会导致新风量改

变， 进而使得新风负荷产生动态变化 .
2）新风比例动态控制会对热泵空调系统运行特

性产生影响， 需进一步分析系统核心运行参数的

变化 .
3）电机余热可用于预热新风， 提高车内换热器

的进风温度 . 然而， 目前将新风负荷优化与余热回

收相结合的研究尚不多见， 开展此类研究具有重要

意义 .
针对以上问题， 本文提出了一种新风比例优化

与电机余热回收相结合的控制策略， 可实现新风比

例随新风量实时控制和新风预热 . 研究工作能为降

低电动汽车热泵系统的制热能耗提供参考和指导 .

1   热管理系统模型

本文研究的电动汽车为 5 人座汽车， 车辆基本

参数如表 1所示［14］， 车辆使用的集成式热管理系统

架构如图 1所示 . 由于只研究空调的制热性能， 因此

架构中不包含制冷循环 . 系统由热泵空调系统、电机

热管理系统以及新风系统组成 . 热泵空调系统部件

包括压缩机、车内外换热器、电子膨胀阀和气液分离

器， 制冷剂采用R134a. 电机热管理系统部件包括驱

动电机、暖风芯体、水泵和水壶， 冷却液采用 50%水

+50%乙二醇溶液 . 当乘员舱有采暖需求时， 制冷剂

首先被压缩机压缩升温， 然后在车内换热器放出热

量， 经过电子膨胀阀节流后， 在车外换热器从外界

空气吸热， 最后重新进入压缩机， 完成一次循环 . 开
启余热回收后，水泵驱动冷却液从电机表面吸热， 
将热量转移至暖风芯体 .风扇吹入的空气被暖风芯

体预热后送入车内换热器 .新风系统根据新风量调

节乘员舱的新风、回风比例，以控制车内CO2浓度不

超过上限 .

1.1   热泵空调系统模型

1.1.1   压缩机模型

压缩机是热泵空调系统的驱动装置， 也是系统

能耗的主要来源 .它将低温低压气态制冷剂压缩成

高温高压状态，其内部的制冷剂质量流量由排量和

容积效率决定：

ṁ = ηv ρsucnVcom60 （1）
式中：ṁ为压缩机制冷剂质量流量， 单位为 kg/s；ηv
为压缩机容积效率；ρsuc 为压缩机吸气密度， 单位为

kg/m³；n为压缩机转速， 单位为 r/min；Vcom 为压缩机

排量， 单位为m³/r.
压缩机功率由下式计算：

表1   电动汽车基本参数

Tab.1   The basic parameters of the electric vehicle

参数

整车质量/N
轮胎半径/m
迎风面积/m2

乘员舱体积/m3

空气阻力系数

传动比

传动效率

滚动阻力系数

旋转质量修正系数

数值

21 200
0.352
2.68

3
0.38
9.11
0.95
0.01
1.04

图1   集成式热管理系统架构

Fig.1   The architecture of the integrated thermal management 
system
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Wcom = ṁ (hout - h in )
ηm

（2）
式中：Wcom 为压缩机功率， 单位为 W；h in、hout 分别为

压缩机进、出口比焓， 单位为 kJ/kg；ηm 为压缩机机械

效率 .
1.1.2   车内外换热器

换热器是制冷剂与外界空气热交换的场所， 其
换热能力决定了系统的制热性能 . 制冷剂与换热器

内壁的对流换热量和外界空气与换热器外壁的对流

换热量为：

Q int = h refS (T ref - Twall ) （3）
Qext = hairS (Tair - Twall ) + ṁcondΦvap （4）

式中：Q int、Qext 分别为换热器内、外壁的换热量， 单位

为 W；h ref、hair 分别为制冷剂侧、空气侧对流换热系

数， 单位为 W/（m2·K）；S为对流换热面积， 单位为

m2；T ref、Tair、Twall 分别为制冷剂、外界空气、换热器壁

的温度， 单位为 K；ṁcond 为冷凝水质量流量， 单位为

kg/s；Φvap为汽化潜热， 单位为kJ/kg.
由于制冷剂在换热器中存在单相和两相态， h ref

也有所不同 . 对于单相层流， h ref可由下式计算：

h ref = Nu λD （5）
式中：λ为导热系数， 单位为 W/（m2·K）；D为水力直

径， 单位为m；Nu为努塞尔数， 取3.66.
对于单相湍流， h ref 采用Gnielinski关联式；对于

两相冷凝过程， 采用 Shah 关联式；对于两相沸腾过

程， 采用水平管VDI关联式［15］.
空气侧对流换热系数 hair 的表达式与式（5）相

同 . 对于湍流， Nu是关于雷诺数和普朗特数的函数：

Nu = f (Re， Pr ) （6）
式中：Re、Pr分别为雷诺数和普朗特数 .
1.1.3   电子膨胀阀

电子膨胀阀是节流装置， 通过改变阀门开度， 
可控制制冷剂质量流量， 达到节流降压的目的 . 质
量流量由下式计算：

ṁ = CqA 2ρ inΔP （7）
式中：Cq 为流量系数；A为电子膨胀阀流通面积， 单
位为 m2；ρ in 为进口制冷剂密度，单位为 kg/m3；ΔP为

进出口压差， 单位为Pa.
1.2   电机产热模型

驱动电机运行过程中的生热量Qmot可用下式表示：

Qmot = Pm ( 1
ηm

- 1) （8）
式中：Pm为电机机械功， 单位为W；ηm为机械效率 .
1.3   热管理仿真模型搭建

本文所用的热泵空调系统部件的结构参数如 
表 2所示［16］，电机参数如表 3所示，电机特性曲线如

图 2所示［14］.基于AMESim软件搭建了整车热管理系

统模型，如图 3 所示 . 在电机热管理回路中，通过调

节三通阀不同通道的开闭状态，来实现电机蓄热与

余热回收功能的切换 .为简化建模，用湿空气室模型

代替暖风芯体，电机冷却液可在该位置与车内换热

器新风进行热交换，从而预热新风 . 仿真模型采用

AMESim的状态图功能，实现不同工作模式的切换 .

1.4   模型验证

热泵系统换热器的换热量对系统性能具有明显

表2   热泵空调部件参数

Tab.2   The parameters of heat pump air conditioning

部件

压缩机

车外换热器

车内换热器

电子膨胀阀

参数

排量/（cm3·r-1）
最高转速/（r·min-1）
尺寸/（mm×mm×mm）

流程

尺寸/（mm×mm×mm）
流程

最大流通面积/mm2

数值

34
6 000

700 × 248 × 16
12-9-6-4

208 × 336 × 38
20-20-20-20

2
表3   电机参数取值

Tab.3   The values of motor parameters

参数

额定功率/kW
最大功率/kW

额定扭矩/（N·m）
最大扭矩/（N·m）

最大转速/（r·min-1）
最大效率

数值

60
125
125
300

12 000
0.956

图2   电机特性图

Fig.2   The diagram of motor characteristic
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影响 . 采用文献［16］的试验数据对各换热器进行标

定， 试验工况和标定结果如表 4和图 4所示 . 由分析

结果可知， 车外换热器、车内换热器的换热量最大

相对误差分别为 8.74%、0.49%， 均在 10% 以内， 模
型具有较高的精度， 可用于后续分析研究 .

2   新风比例与余热回收联合控制策略

2.1   CO2浓度计算

减小新风比例可以有效降低新风负荷， 但比例

过小会导致乘员舱内 CO2浓度升高， 进而导致驾驶

员反应迟缓， 引发安全问题［17］.美国采暖、制冷与空

调工程师学会（ASHRAE）推荐 CO2浓度与环境本底

浓度之差不超过 700 ppm（1ppm=10-6）［18］. 对于一般

地区， 环境本底浓度可取为 400 ppm［19］， 因此设定

CO2浓度上限为1 100 ppm.
座舱内CO2浓度计算公式如下：

dCcabdt = HN
V + (Camb - Ccab，0 ) VOSAα

V （9）
式中：Ccab 为舱内 CO2浓度， 单位为 ppm；Camb 为环境

本底 CO2浓度， 单位为 ppm；Ccab，0 为舱内原始 CO2浓

度， 此处取为与环境本底浓度相同；H为人体呼吸产

生CO2速率， 取为17.5 L/h［3］；N为车内人数；V为座舱

容积， 单位为 m³；VOSA 为车体新风量， 与车速有关， 
单位为m³/h；α为新风比例 .

当VOSA = 0时， 式（9）的解如下：

Ccab = Ccab，0 + HN
V t （10）

当VOSA ≠ 0时， 式（9）的解如下：

表4   换热器标定试验工况

Tab.4   Calibration test conditions of heat exchangers

换热器

车外换热器

车内换热器

工况

制冷剂侧

冷凝压力：1.681 MPa
入口比焓：458.9 kJ/kg

过冷度：4.2 ℃
蒸发压力：0.296 MPa
入口比焓：274.85 kJ/kg

质量流量：

100.1、126.9、149.6 kg/h

空气侧/冷却液侧

进口温度：35 ℃
相对湿度：40%

风速：1.2、2.5、3.5、4.5、6 m/s
进口温度：27 ℃
相对湿度：50%

质量流量：

300、400、500 m³/h

图3   集成式热管理系统模型

Fig.3   The model of an integrated thermal management system
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Ccab = ( )Ccab，0 -Camb - HN
VOSAα

e-VOSAα
V t +Camb + HN

VOSAα

（11）
根据文献［20］，在相同的鼓风机挡位下，进入车

体的新风量与车速呈线性关系 . 选用文献［3］已实验

标定的车型， 该车型在最大鼓风机挡位下车速和新

风量的关系如下：

VOSA = 1.289 7v + 300.87 （12）
式中：v为车速， 单位为km/h.
2.2   车体新风负荷计算

新风比例的变化改变了进入车体的新风量， 而
新风量直接影响汽车的新风负荷 . 新风负荷可由下

式计算：

Qven = VOSAαρc (Tcab - Tair ) （13）

式中：Qven 为新风负荷， 单位为W； ρ为空气密度， 单
位为 kg/m³；c为空气比热容， 取 1.003 kJ/（kg·℃）；    
Tcab为乘员舱内温度， 单位为℃.
2.3   新风比例与余热回收联合控制策略

在搭建集成式热管理系统模型的基础上， 设计

了三种不同的工作模式 . 固定新风模式作为基准工

况， 采用恒定的新风比例， 该比例不随工况变化而

改变， 且不引入余热回收功能 . 动态新风模式采用

新风比例动态控制逻辑， 可根据车速变化动态调整

新风比例， 同样未引入余热回收功能 . 本文所提的

联合控制策略采用的模式为新风预热模式， 该模式

在动态新风模式的基础上进一步引入余热回收功

能， 用于预热进入车内换热器的新风， 进而降低新

风负荷， 减少能耗 .
同时考虑新风比例与余热回收， 所采用的控制

算法均为比例-积分-微分（proportional - integral - 
derivative， PID）控制 . 控制器分为两部分， 一是通过

控制压缩机转速来调节乘员舱温度， 二是通过控制

回风风门开度来调节新风、回风比例 . PID控制流程

框图如图5所示 .

新风比例与余热回收联合控制策略如图 6所示 .
在低温环境下，乘员舱室内外温差较大，为加快舱内

升温速率，空调制热初期采用全回风模式 .在此过程

中，CO2浓度快速升高，当浓度接近 1 100 ppm时，PID
控制器控制回风风门开度，使开度随新风量动态变

化 .在动态新风比例控制的基础上，引入电机余热回

收功能，用于车内换热器新风的预热 .由于电机工作

效率受环境温度影响，为避免电机长时间工作在低

温环境，设置了基于电机出口冷却液温度的余热回

收启停控制逻辑 . 具体而言，当冷却液温度达到

30 ℃时， 电机冷却回路储存了足量热能，余热回收

（a）车外换热器

（b）车内换热器

图4   换热器标定结果

Fig.4   Calibration results of the heat exchangers

（a）乘员舱温度控制

（b）乘员舱CO2浓度控制

图5   PID控制流程框图

Fig.5   PID control flow chart
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功能将开启 . 当温度低于 20 ℃时，为保证电机的正

常工作， 余热回收功能将关闭 .

3   仿真分析与讨论

3.1   仿真工况

根据《中国汽车行驶工况 第 1 部分：轻型汽车》

（GB/T 38146.1—2019）要求， 仿真工况选择中国轻

型 乘 用 车 行 驶 工 况（China light-duty vehicle test 
cycle for passenger car， CLTC-P）［21］. 一个 CLTC-P 循

环为 1 800 s， 行驶里程为 14.48 km.由于低温环境下

电机冷启动时间长，蓄热过程缓慢，为全面反映电机

冷却液温度的变化过程和系统在过渡阶段和稳态的

运行特性，将工况设定为 3个 CLTC-P循环， 总时长

为 5 400 s，如图 7 所示 . 在该工况下，电机产热量如

图8所示 .仿真工况中的其他参数如表5所示 .
3.2   考虑动态新风比例的制热性能分析

3.2.1   固定新风模式的最小新风比例研究

为研究新风比例对热泵系统制热性能的影响， 
首先对最小新风比例的影响因素展开研究 .由式（9）
可知， 在CO2浓度不超过上限的前提下，最小新风比

例受车内人数和车速的影响 .因此，分别计算了车内

人数为 1~5 人、车速为 0~120 km/h 条件下所需的最

小新风比例， 分析结果如图9所示 .
由图 9 可知， 在同一车速下， 随着车内人数增

加， CO2浓度上升速率加快， 最小新风比例逐渐增

图7   CLTC-P循环工况

Fig.7   CLTC-P cycle condition

图6   新风比例与余热回收联合控制策略流程图

Fig.6   Flow chart of joint control strategy of fresh air ratio and 
waste heat utilization

图9   最小新风比例随人数、车速的变化

Fig.9   Variation of the minimum fresh air ratio with occupant 
counts and vehicle speed

图8   电机产热量曲线

Fig.8   Motor heat generation curve
表5   仿真工况参数

Tab.5   Simulation condition parameters

参数

环境温度/℃
相对湿度/%

太阳辐射强度/（W·m-2）
车内人数/人

乘员舱目标温度/℃
乘员舱目标CO2浓度/ppm

数值

-5、0、5、10
50
0
5

22
1 100
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大 . 在同一人数下， 随着车速增加， 进入乘员舱的新

风量增多， 最小新风比例逐渐减小 . 当人数为 5人、 
车速为 0 km/h 时， 所需最小新风比例达到最大值， 
为 41.67%， 后续研究中将该比例设置为固定新风模

式的新风比例 .
3.2.2   新风比例控制对比分析

为分析新风比例对车内 CO2浓度的影响， 给出

了固定新风模式和动态新风模式的新风比例、CO2浓

度变化曲线， 如图10和图11所示 .

由图 10 和图 11 可知，在仿真初期，动态新风模

式采用全回风模式，CO2 浓度快速上升并接近           
1 100 ppm. 同时，为使得浓度不超过上限，新风比例

在短时间内增大 . 约 520 s 后，新风比例下降到

41.67%以下 .整个分析过程中，动态新风模式的新风

比例不断调整， CO2 浓度始终维持在 1 100 ppm 左

右 . 固定新风模式由于采用较高的新风比例，CO2浓

度较低， 在870~1 100 ppm这一区间内变化 .
为评估新风比例对新风负荷的影响， 开展了固

定新风模式和动态新风模式在不同温度下的新风负

荷分析研究， 分析结果如图12所示 .

由图 12 可知，固定新风模式下，新风量受车速

影响，导致新风负荷波动较大，不同温度下系统稳定

后的平均新风负荷分别为 1.67、1.33、1.01、0.69 kW. 
动态新风模式在前 520 s内受新风比例影响，出现新

风负荷短暂升高的情况 . 当系统稳定后，平均新风负

荷分别为 1.47、1.17、0.88、0.60 kW，降低了 11.98% ~
13.04%.
3.2.3   典型工况下热泵空调系统运行特性分析

为进一步分析动态新风比例对系统性能的影

响， 以环境温度 0 ℃为例， 对比分析固定新风模式

和动态新风模式下系统运行特性的变化 .
在乘员舱温度变化方面， 固定新风模式和动态

新风模式的舱内温度波动情况存在明显差异， 结果

如图13所示 .
由图 13可知， 固定新风模式和动态新风模式均

可使乘员舱温度达到 22 ℃. 在固定新风模式下， 系
统稳定后舱内温度在 20~24 ℃之间波动， 难以稳定

在 22 ℃附近 . 这是由于进风风门无法隔绝多余新风

量， 车内换热器风扇持续引入过量冷空气， 导致系

图10   新风比例变化曲线

Fig.10   Fresh air ratio variation curve

图11   CO2浓度变化曲线

Fig.11   CO2 concentration variation curve

（a）固定新风模式的新风负荷

（b）动态新风模式的新风负荷

图12   新风负荷变化曲线

Fig.12   Ventilation load variation curve
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统热负荷增加且不断变化 . 然而， 动态新风模式根

据新风量动态调整新风比例， 能有效降低新风负

荷， 使得舱内温度波动减小，从而稳定在22 ℃附近 .
为进一步解释乘员舱温度变化背后的系统响应

规律， 对压缩机转速、出入口压力和出入口温度进

行对比分析， 分析结果如图14~图16所示 .

由图 14可知， 在固定新风模式下， 压缩机需频

繁调整转速以应对不断变化的热负荷， 转速波动范

围较大 . 而动态新风模式由于可以灵活控制新风负

荷， 系统负荷保持在相对稳定的水平， 压缩机转速

更为平稳 .
由图 15可知， 固定新风模式下， 压缩机出口压

力较高且波动明显， 最高达到 1.25 MPa， 反映出系

统负荷的剧烈变化 . 同时， 入口压力相对较低， 导致

压缩比提高， 增加压缩机运行负担 . 动态新风模式

下， 压缩机出口压力相对较低且更为平稳， 入口压

力则略高于固定新风模式， 表明压缩机压缩比有所

降低， 有助于减少压缩机负载， 提高能效比 .
由图 16可知， 压缩机出入口温度呈现出与出入

口压力相似的规律 . 固定新风模式下，压缩机出口温

度波动大且整体较高， 最高达到 70 ℃. 入口温度则

较低， 最低达到-22 ℃. 相比而言，动态新风模式的

压缩机出入口温度变化更为平稳，进出口温差更小， 
表明在低温环境下可有效降低压缩机负荷 .

综上可知， 动态新风控制不仅可改善舱内温度

控制效果， 提高乘员的热舒适性， 还可缓解压缩机

性能参数的波动， 进而降低能耗 .
3.3   考虑新风预热的制热性能分析

电机运行过程中， 由于内部损耗， 部分输入功

转化为热能 . 在 3.2 节的基础上， 通过余热回收技

术， 将余热用于新风预热， 提高车内换热器进风温

度， 进一步降低新风负荷 .
3.3.1   余热回收特性分析

为探究不同温度下电机余热的利用潜力， 开展

了电机冷却液出口温度的变化以及余热利用时长分

析研究，研究结果如图17和表6所示 .
由图 17可知，电机冷却液温度在不同环境温度

图16   环境温度0 ℃的压缩机出入口温度变化曲线

Fig.16   Compressor outlet/inlet temperature variation curves 
at 0°C ambient temperature

图15   环境温度0 ℃的压缩机出入口压力变化曲线

Fig.15   Compressor outlet/inlet pressure variation curves at 0°C 
ambient temperature

图13   环境温度0 ℃的乘员舱温度变化曲线

Fig.13   Cabin temperature variation curves at 0°C ambient 
temperature

图14   环境温度0 ℃的压缩机转速变化曲线

Fig.14   Compressor speed variation curves at 0°C ambient 
temperature

103



湖南大学学报（自然科学版） 2026 年

下均呈现上升趋势，但上升速率受环境温度显著影

响 . 环境温度越低，电机冷却液温度达到余热回收条

件的时间越长 . 开启余热回收后， 新风预热消耗的

热量小于电机产热量， 因此冷却液温度持续保持在

20 ℃以上 .
表 6进一步量化了不同环境温度下的余热利用

时长 . 在-5 ℃环境下，余热利用时长为 2 794 s， 占总

仿真时长的 51.74%. 而在 10 ℃环境下，余热利用时

长延长至 3 775 s，占总仿真时长的 69.91%.表 6结果

说明，尽管在低温环境下冷却液温升较慢，但仍具备

一定的余热利用能力， 可在一定程度上降低系统对

压缩机的依赖 . 随着环境温度上升，余热利用时长延

长， 冷却液温度能长时间维持在可回收区间 .
为探究余热回收对系统特性的影响， 对动态新

风模式和新风预热模式在不同温度下的进风温度和

压缩机转速展开研究， 研究结果如图 18 和图 19
所示 .

由图 18可知， 不同环境温度下， 在开始余热回

收之前， 新风预热模式的进风温度变化曲线与动态

新风模式基本相同， 此时进风温度由环境温度决

定 . 随着电机冷却液温度达到余热回收条件， 新风

预热模式的进风温度逐渐高于动态新风模式 .
由图 19可知， 余热回收开启前， 车内换热器进

风温度的提升完全依赖压缩机， 导致压缩机转速较

高 . 余热回收开启后， 由于新风在进入车内换热器

之前已获得部分热量， 减小了压缩机的制热负荷， 
进而使得转速降低 .

表6   电机余热利用时长

Tab.6   Duration of motor waste heat utilization

环境温度/℃
-5
0
5

10

开始时刻/s
2 606
2 034
1 759
1 625

余热利用时长/s
2 794
3 366
3 641
3 775

图17   电机出口冷却液温度变化曲线

Fig.17   Motor outlet coolant temperature variation curves

（a）动态新风模式

（b）新风预热模式

图19   压缩机转速变化曲线

Fig.19   Compressor speed variation curves

（a）动态新风模式

（b）新风预热模式

图18   车内换热器进风温度变化曲线

Fig.18   Inlet air temperature variation curves of the internal 
heat exchanger
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为进一步验证新风预热模式的低温适应性， 特
别地， 给出了环境温度-10 ℃下乘员舱温度的变化

曲线， 如图20所示 .
由图 20 可知， 在-10 ℃的环境下， 动态新风模

式和固定新风模式均无法使乘员舱温度达到目标温

度 . 而在新风预热模式下， 尽管初期无法满足乘员

舱制热需求， 但随着电机出口冷却液温度达到余热

回收条件， 车内换热器进风温度提高， 乘员舱温度

可达到目标值 22 ℃， 这表明构建的新风预热模式在

低温下具有较好的适应性 .

3.3.2   热泵空调系统综合性能对比分析

为综合评价三种工作模式的系统制热性能， 选
择需求制热量、压缩机能耗和 COP 均值作为分析指

标， 分析结果如表 7所示 . 其中， COP是系统制热量

与压缩机功率的比值， 计算公式如下：

COP = Qheat
Wcom

（14）
式中：Qheat为系统制热量， 单位为W.

由表 7 可知， 随着环境温度降低， 三种工作模

式的需求制热量升高， 压缩机能耗增加， COP 均值

降低 . 在同一温度下， 新风预热模式的需求制热量

和压缩机能耗低于固定新风模式和动态新风模式， 
而COP均值高于另两种模式， 说明通过新风比例控

制和余热回收可有效降低系统制热负荷， 降低能

耗 . 进一步对比数据， 当环境温度从-5 ℃上升至

10 ℃， 新风预热模式的节能效果最为显著 . 相较于

动态新风模式， 新风预热模式的需求制热量降低了

14.35%～42.76%；压 缩 机 能 耗 降 低 了 14.01%～

29.44%；COP 均值提高了 5.75%～14.09%. 相较于固

定新风模式， 新风预热模式的需求制热量相比降低

了 21.49%～47.82%， 压缩机能耗降低了 25.73%～

37.20%， COP均值提高了9.53%～22.96%.
3.3.3   新风预热模式对续航里程的影响分析

热泵空调系统是电动汽车能耗最大的辅助系

统， 尤其是长时间工作在低温环境， 系统能耗将会

显著增加 . 为了评估新风预热模式的节能效果， 下
面对电动汽车的续航里程展开分析 .

汽车能耗可由下式计算：

E tot = Emot + Ecom （15）
式中：E tot、Emot、Ecom 分别为汽车总能耗、电机能耗、热

泵空调系统能耗， 单位为kW·h.
该车型搭载的电池容量为 58.88 kW·h， 则续航

里程的计算公式如下：

r = 58.88
E tot

× 14.48 × 3 （16）
式中：r为电动汽车续航里程， 单位为km.

以固定新风模式的续航里程作为基准值， 将本

文使用的电动汽车在不同负载、不同环境温度下的

续航里程与基准值的差值称为相对续航里程［22］， 如
图21所示 .

由图 21 可知，在各环境温度下，相对续航里程

随车内人数的增加而减少，但环境温度越低，续航里

程提升越显著 .当车内人数为 1人、环境温度为-5 ℃
时，相对续航里程最大为 32.39 km，相比固定新风模

式提升了9.61%，说明新风预热模式在低温下具有较

好的节能效果 .当环境温度逐渐升高时，相对续航里

程整体水平下降，这是由于较高温度下汽车的新风

负荷减小， 新风预热模式的节能效果下降，但仍有

表7   不同工作模式的评价指标

Tab.7   Evaluation indicators of different working modes

环境温

度/℃

-5

0

5

10

工作模式

固定新风

动态新风

新风预热

固定新风

动态新风

新风预热

固定新风

动态新风

新风预热

固定新风

动态新风

新风预热

需求制热

量/W
2 052
1 881
1 611
1 617
1 480
1 196
1 208
1 106
806
826
753
431

压缩机能

耗/kJ
4 108
3 548
3 051
2 346
1 964
1 651
1 174
1 012
798
500
445
314

COP均值

2.70
2.91
3.32
3.87
4.21
4.61
5.76
6.11
6.72
9.23
9.56

10.11

图20   环境温度-10 ℃的乘员舱温度变化曲线

Fig.20   Cabin temperature variation curves at -10 °C ambient 
temperature
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一定的节能效果 .

4   结 论

为降低热泵空调系统低温制热能耗，本文提出

了一种新风比例实时优化策略，同时可利用电机余

热预热新风， 主要研究结论如下：

1）在不超过 CO2浓度上限的前提下，最小新风

比例受车内人数和车速的影响 .当车内人数为 5人、

车速为 0 km/h 时， 最小新风比例达到最大值，为

41.67%.
2）动态新风模式可降低新风负荷，当环境温度

从-5 ℃上升到 10 ℃，新风负荷相比固定新风模式降

低了 11.98%～13.04%. 新风负荷降低可提高乘员舱

温度控制效果，使得压缩机入口压力和温度上升， 
出口压力和温度下降且更平稳 .

3）新风预热模式可提高车内换热器的进风温

度， 降低系统对压缩机的依赖 . 与固定新风模式相

比， 新风预热模式的系统需求制热量降低 21.49%～

47.82%， 压缩机能耗降低 25.73%~37.20%， COP 均

值提高9.53%～22.96%.
4）新风预热模式在低温下具有较好的节能效

果 . 当车内人数为 1人、环境温度为-5 ℃时，新风预

热模式的相对续航里程最大为 32.39 km，相比固定

新风模式提升了9.61%，说明所提控制策略在提高系

统制热性能、降低能耗方面具有可行性 .
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