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基于热平衡的电动客车车厢能耗模型研究
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摘　 要:针对电动客车热管理系统在节能和舒适性调节方面的不足,本文以某款城市客车为研究对

象,构建了客车车厢能耗模型,用于预测车厢热载荷,为后续热管理系统的优化和乘客舒适性提供支

持。 通过热平衡法,系统分析了影响车厢能耗的主要因素,并建立了车外气象参数模型、围护结构及

车窗传热模型、车内空气热平衡模型。 在 MATLAB / Simulink 平台上进行建模与仿真,采用牛顿-拉弗

森法求解热平衡方程,获得了不同时刻的车厢能耗数据和内壁面温度。 研究结果不仅为空调系统设

计提供了指导,也为车厢热舒适性研究及热管理系统优化控制奠定了理论基础。
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Abstract:To
 

address
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shortcomings
 

of
 

current
 

thermal
 

management
 

systems
 

in
 

energy
 

conservation
 

and
 

comfort
 

regulation,
 

this
 

paper
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a
 

specific
 

city
 

bus
 

model
 

as
 

the
 

research
 

subject
 

and
 

develops
 

a
 

cabin
 

energy
 

consumption
 

model.
 

The
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predicts
 

the
 

thermal
 

load
 

of
 

the
 

compartment
 

to
 

provide
 

support
 

for
 

optimizing
 

the
 

thermal
 

management
 

system
 

and
 

thermal
 

comfort.
 

Through
 

the
 

thermal
 

balance
 

method,
 

this
 

paper
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analyzes
 

the
 

key
 

factors
 

influencing
 

the
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energy
 

consumption
 

and
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external
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and
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internal
 

air
 

thermal
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models.
 

The
 

research
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MATLAB / Simulink
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and
 

simulation
 

and
 

uses
 

the
 

Newton - Raphson
 

method
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solve
 

the
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balance
 

equations,
 

thereby
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energy
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data
 

and
 

interior
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temperatures
 

at
 

different
 

times.
 

The
 

results
 

not
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guide
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system
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a
 

theoretical
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research
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regulation
 

and
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the
 

thermal
 

management
 

sys-
tem.
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　 　 全球气候变暖已成为人类面临的重大挑战之一。
在此背景下,节能减排成为全球共识。 电动客车作为

新能源交通工具,不仅在减少碳排放方面具有显著优

势,同时也对能耗控制提出了更高要求。
为了有效延长电动客车的续驶里程,需降低车辆

在车厢空调方面的能耗。 构建精确的能耗模型可为

能耗优化提供依据,在确保乘客舒适性的同时最大限

度地减少能耗。 近年来,关于电动客车能耗模型构建

的研究取得了许多进展。 诸多研究从不同角度出发,
如最小单位里程能耗[1] 、挡位数设计[2] 、行驶工况[3]

和运行参数[4]等对能耗影响的研究,为后续研究提供

了宝贵的理论依据和数据支持;也有研究从整车能耗

模型出发,分析各个参数对能耗的影响,以及各类能

耗在总能耗中的分布情况[5-6] 。 这些建模大多采用
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了基于工程估计的构建方法[7] 。 尽管这些研究在能

耗模型构建方面取得了重要成果,但在基于精确车厢

能耗模型的热管理系统研究方面仍存在不足,难以为

车厢热舒适性研究提供有力的理论基础。
本文从车厢能耗的形成机理出发,综合考虑季

节、天气、车外温湿度、风速、太阳辐射及车辆开门、开
窗等多种环境因素,构建一个综合的车厢能耗模型。
通过对各个子模型进行建模计算,得到逐时的车厢能

耗结果。 该研究不仅可为电动客车的空调系统设计

提供依据,还可为后续车厢热舒适性研究提供参考。

1　 客车车厢能耗模型

本文以某城市客车(长约 18
 

m,宽约 2. 5
 

m,高约

2
 

m)为原型,对客车的复杂部件进行了简化处理。
采用热平衡法分析围护结构和车窗的传热,研究车厢

能耗。
车厢能耗预测模型示意图如图 1 所示,主要包括

3 个子模型:①基于逐时温度和 ASHRAE 太阳辐射模

型的客车外气象参数模型;②基于牛顿-拉弗森法的

围护结构和窗户传热模型;③车厢内空气热平衡模

型。 在建立各个子模型后,基于客车车厢围护结构内

表面热平衡方程和车厢内热平衡方程,构建客车的热

平衡方程组。 通过求解该方程组,计算出所需的空调

制冷量。 车体围护结构和车窗材料的设计参数见表 1。

图 1　 车厢能耗预测模型示意图

表 1　 车体材料设计参数

部件 结构 厚度 / mm 导热系数 / [W·(m·K) -1 ] 面积 / m2

车顶

钢板 0. 8 51. 63 37

空气层 25 0. 026 37

内饰板 2. 5 0. 18 37

前围

钢板 0. 8 51. 63 2. 2

空气层 31 0. 026 2. 2

内饰板 5 0. 18 2. 2

车窗 5 0. 8 2. 6

表 1(续)

部件 结构 厚度 / mm 导热系数 / [W·(m·K) -1 ] 面积 / m2

后围

钢板 0. 8 51. 63 3. 5

空气层 31 0. 026 3. 5

内饰板 5 0. 18 3. 5

车窗 5 0. 8 1. 9

侧围

钢板 0. 8 51. 63 17. 3

空气层 25 0. 026 17. 3

内饰板 2. 5 0. 18 17. 3

车窗 5 0. 8 22. 5

底板

钢板 0. 8 51. 63 37

空气层 25 0. 026 37

地板革 3 0. 18 37

2　 车厢能耗模型构建

2. 1　 外界气象参数模型

车厢能耗不仅与热管理系统的控制密切相关,还
会直接影响乘客的热舒适性。 车厢能耗分析需以气

象参数为基础,其中外界温度和太阳辐射强度是两个

关键因素。
1)

 

根据暖通空调设计规范中的模比系数,计算

客车车厢外的逐时气温,计算公式见式(1)。
T0( t)= Te -β( t)·Δtr (1)

式中:T0( t)为客车外逐时气温;Te 为室外日最高气

温;β( t)为模比系数;Δtr 为日温差。
本文以广州夏至日和挪威首都奥斯陆冬至日为

例,给定日最高温度和日温差,根据不同城市的模比

系数,计算外界环境温度。
2)

 

气象参数模型的另一部分为太阳辐射模型。
通常认为物体获得的总太阳辐射由两部分构成:太阳

直射辐射和太阳散射辐射。 根据 ASHRAE 太阳辐射

模型,其表达式见式(2)。
ISH = IDθ +Idθ +IRθ (2)

式中:ISH、IDθ、Idθ 和 IRθ 分别为客车外壁面所接受到

的太阳总辐射强度、太阳直射辐射强度、太阳散射辐

射强度和地面反射辐射强度。
①太阳直射辐射。 计算太阳直接辐射强度 IDθ

需要的基本天文参数包括太阳高度角、太阳方位角、
时角、赤纬角。 IDθ 的计算公式见式(3)。

IDθ = IDN·cos
 

i= I0·e-k / sin
 

h·cos
 

i (3)
式中:IDN 和 I0 分别为法向太阳辐射强度和太阳辐射
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常数;k 为大气层对辐射的衰减系数,晴天时取 0. 3;i
为太阳入射角,即太阳光与车厢壁面法线的夹角;h
为太阳高度角,即地平面与太阳中心和车厢壁面上某

点连线的夹角,其计算公式见式(4)。
sin

 

h= sin
 

La·sin
 

δ+cos
 

La·cos
 

δ·cos
 

ω (4)
式中:La 为城市的地理纬度;δ 为赤纬角;ω 为时角。

赤纬角是太阳方向和地球赤道平面的夹角,由式

(5)算出。

δ= 23. 45sin 360×
dy -80
370( ) (5)

式中:dy 为年度日。
太阳时角 ω 的计算公式见式(6)。

ω= 15×( tLST -12) (6)
式中:tLST 为地方太阳时,由式(7)算出。

tLST = tde + 4×
Ls -Lst

60( )
 

(7)

式中:tde 为城市的十进制时间;Ls 为城市的地理经

度;Lst 为城市所用时区的中央子午线经度。
计算出 IDN 后,只要求解 cos

 

i 的值,便可求出

IDθ。 cos
 

i 的计算公式见式(8)。
cos

 

i= cos
 

θ·sin
 

h+sin
 

θ·cos
 

h·cos
 

ε (8)
式中:θ 为客车外壁面的倾角;ε 为客车壁面的太阳方

位角,即车厢外壁面法线在水平面上的投影,与车厢

壁面上某点的太阳光线在水平面上的投影之间的夹

角,其计算公式见式(9)。
ε=α-γ (9)

式中:γ 为车厢壁面方位角,即正南方向与车厢壁面

的法线在水平面上投影的夹角。 规定客车朝正南方

向行驶时,前风挡的方位角为 0°,左壁面朝东为 90°,
后壁面朝北为 180°,右壁面朝西为 270°。 α 为太阳方

位角,即正南方向与车厢壁面上某点和太阳之间的连

线在地面上的投影夹角。 在本文中,偏西方向时 α 为

负,偏东方向时 α 为正。 α 的计算公式见式(10)。

sin
 

α= -sin
 

ω·cos
 

δ
cos

 

h
(10)

②太阳散射辐射。 太阳散射辐射强度公式与壁

面倾角有关,具体见式(11)。

Idθ = 1+cos
 

θ
2

C·IDN (11)

式中:C 为散射系数,其数值可以查询 ASHRAE 手

册,取值范围通常为 0. 05 ~ 0. 15。
③地面反射辐射。 地面反射辐射是指太阳辐射

到达地面后,其中一部分被地面反射。 其表达式见式

(12)。
IRθ = ρg·IDN·(C+sin

 

h)·sin2(θ / 2) (12)
式中:ρg 为地面反射率,取 0. 1。
2. 2　 围护结构和车窗传热模型

2. 2. 1　 围护结构传热模型

客车围护结构外壁面的换热方式主要有辐射换

热和对流换热两种。 其中,辐射换热主要包括围护结

构吸收的太阳辐射量,以及车厢围护结构与周围空气

的长波辐射换热量;对流换热则是指外壁面与周围空

气之间的对流换热量[8] 。 客车围护结构外壁面的热

平衡模型如图 2 所示。

图 2　 客车围护结构外壁面热平衡模型

客车围护结构外壁面的热平衡方程见式(13)。
qsol,ext +qL,ext +qcon,ext +qk,ext = 0 (13)

式中:qsol,ext 为客车外壁面吸收的太阳短波辐射强度,
其计算公式见式(14);qL,ext 为客车外壁面与周围环

境的辐射换热强度,其计算公式见式(15);qcon,ext 为

围护结构外壁面与空气间的对流换热强度,其计算公

式见式(16);qk,ext 为车厢围护结构的外壁面到内壁

面的导热热流密度。
qsol,ext = ρw·ISH (14)
qL,ext = ζo·δb·

[Faw( t4
0 -t4

wo) +Fsw( t4
sky -t4

wo) +Fgw( t4
g -t4

wo)] (15)
qcon,ext =αout·( t0 -two) (16)

由式(13) ~ (16)可得到 qk,ext 的计算公式,见式

(17)。

qk,ext = ρw·ISH + αout +
ζoδbFaw( t4

0 -t4
wo)

t0 -two

é

ë
ê
ê

ù

û
ú
ú ·( t0 -two) +

ζo·δb[Fsw( t4
sky -t4

wo) +Fgw( t4
g -t4

wo)] (17)
式中:ρw 为客车围护结构外壁面太阳辐射的吸收系

数,取 0. 9;ISH 为 2. 1 节求得的外壁面接收到的太阳
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辐射总强度;ζo 为外壁面的发射系数,一般和吸收系

数相同;δb 为斯特藩-玻尔兹曼常数,值为 5. 67×10-8
  

W / (m2·K4);Faw、Fsw、Fgw 分别为空气与外壁面、天空

与外壁面、地面与外壁面之间的辐射角系数;t0、tsky、
tg、two 分别为逐时气温、天空温度、地面温度、外壁面

温度;αout = 9+ 3. 5 ×v0. 66,为外壁面对流换热系数[9] ,
其中 v 为外壁面气流速度,在模型中为车速。

tsky 采用 BLAST 模型中的设计日温度模型进行

计算,并采用文献[10]中的方法对地面温度 tg 进行

处理,见式(18) ~ (20)。

tsky = 4 ξs ·t0 (18)
ξs = 0. 003

 

44·td -0. 137 (19)
tg = 1. 158

 

8·t0 -1. 141
 

6 (20)
式中:ξs 为天空散度;td 为霜点温度,由气温 t0 和空

气的相对湿度通过 Magnus-Tetens 公式计算得出[11] 。
角系数 Faw、Fsw 和 Fgw 均与客车围护结构壁面倾

角有关。 角系数的计算公式见式(21)。
Faw +Fsw +Fgw = 1

Fsw = (1+cos
 

θ) / 2·cos(θ / 2)

Fgw = (1+cos
 

θ) / 2

ì

î

í

ï
ï

ïï

(21)

为简化计算,车身围护结构各导热层均按多层均

匀平壁传热处理。 客车围护结构内壁面的热平衡模

型如图 3 所示,包括来自外壁面的导热热流密度

qk,int、内侧表面与车内环境的长波辐射强度 ql,int、内
侧表面与车内环境的对流换热强度 qcon,int。 相关公式

见式(22)和式(23)。
qk,int = qk,ext = ζiδb( t4

w,in -t4
in) +αin( tw,in -tin) (22)

qk,int +ql,int +qcon,int = 0 (23)
式中:ζi 为内壁面发射系数;αin 为内壁面自然对流换

热系数,取 15;tw,in、tin 为内壁面温度和车内温度。

图 3　 客车围护结构内壁面热平衡模型

根据式(13) ~ (23),结合客车围护结构的具体

设计参数,采用牛顿-拉弗森法求解热平衡方程[12] ,

可以获得内壁温度 tw,in、外壁温度 two,以及通过围护

结构向车内的对流换热强度 qcon,int。
2. 2. 2　 车窗传热模型

客车车窗玻璃的传热主要包括车内外温差的传

热和玻璃透入的太阳辐射两部分。 其中,车窗导热热

流密度 qcon,wg 的计算与围护结构导热热流密度的计

算相似,透入太阳辐射强度 qt,wg 的计算公式见式

(24)。

qt,wg = η+ρwg

αin

αout
( ) ISH·SC (24)

式中:η 为太阳辐射通过玻璃的透入系数,取 0. 8;ρwg

为玻璃对太阳辐射的吸收系数,取 0. 1;SC 为窗户的

遮阳修正系数,取 0. 9。
2. 3　 车厢内热平衡模型

车厢内空气热平衡涉及多种因素,包括乘客和车

内设备的散热量、开关门和车体泄漏导致的空气交换

量、新风量及内表面的对流换热量等。 车厢内空气热

平衡模型满足式(25)。
Qadd =Qw +Qwg +QCE +QIV +QEV +QAC (25)

式中:Qadd 为车厢内增加的冷 / 热量;Qw 为通过客车

围护结构传入车厢的冷 / 热负荷;Qwg 为通过车窗玻

璃传入车厢的冷 / 热负荷,包含车窗导热传入的热负

荷 Qcon,wg 和车窗透入的辐射热负荷 Qt,wg 两部分;QCE

为设备、乘客及驾驶员的散热量;QIV 为空气交换冷 /
热量;QEV 为新风交换冷 / 热量;QAC 为热管理系统冷 /
热负荷。

式(25)中的散热量 QCE 通过式(26)求得,假设

乘员散热有 90%通过辐射和对流散到车厢内。
QCE = (n·Qpa +Qdr)·0. 9+n1·n2·P (26)

式中:n 为车上乘客人数;Qpa 为乘客散热功率,取 110
 

W;Qdr 为驾驶员散热功率,取 170
 

W;P 为车内设备

功率;n1 为隔热系数,取 0. 7;n2 为散热系数,取 1。
为保证车厢内的空气品质,需要引入一定量的新

风。 新风量的冷 / 热负荷计算公式见式(27)。
QEV =M·(hext -hint) (27)

式中:M 为引入新风量;hext 为外界空气的焓值;hint 为

车厢内空气的焓值。 使用 Magnus-Tetens 公式计算

车厢内外空气的饱和水蒸气压及其焓差[11] 。
空气交换主要是指客车开关门时的空气交换量。

作为城市的公共交通工具,客车开关门频繁,因此其

空气交换的冷 / 热量 QIV 不可忽略。 在进行 QIV 计算

时,先根据 Boussinesq 近似原理估算车门处由温差引
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起的自然气流速度 vb,见式(28)。

vb =C 　 g·βe·ΔT·L (28)
式中:C 为常数项,取 0. 5;g 是重力加速度;βe 为空气

热膨胀系数,令其为 1 / t0;ΔT 为内外温差;L 为特征

长度,取车门高度 2
 

m。
开关门引起的空气交换质量流量 MIV 的计算公

式见式(29)。
MIV = vb·Ad·td·nd·ρ0 (29)

式中:Ad 为车门总面积;td 为单次开门的时长,取 5
 

s;
nd 为每小时的到站开门次数,取 20 次;ρ0 为外界空

气密度。
同时,车厢外的空气通过窗户和车门缝隙渗入车

厢内部,也会导致一定量的空气交换。 这种空气交换

和开关门引起的空气交换的热负荷 QIV 的计算公式

见式(30)。
QIV = (MIV +MLV)·(hext -hint) (30)

式中:MLV 为泄漏的空气量,在本文中根据车厢体积

取 17
 

m3 / h。

3　 车厢能耗计算与分析

上述内容详细介绍了客车车厢能耗计算模型的

建立过程,并计算了车厢整体的逐时能耗。
1)

 

假设客车朝正南方向行驶, 以广州 ( 经度

113. 28°,纬度 23. 12°)为例,计算夏至日热管理系统

的制冷热负荷。 具体参数如下:乘客满员(48 人),车
内设备功率为 860

 

W,车内空气温度要求为 26
 

℃ ,湿
度为 60%,车内风速为 0. 4

 

m / s,车速为 0
 

m / s,外界

日最高温度为 35
 

℃ ,日温差为 7
 

℃ 。
2)

 

假设客车朝正北方向行驶,以挪威首都奥斯

陆(经度 10. 45°,纬度 59. 57°)为例,计算冬至日热管

理系统的制热冷负荷。 具体参数如下:乘客满员(48
人),车内设备功率为 860

 

W,车内空气温度要求为
 

17
 

℃ ,湿度为 60%,车内风速为 0. 4
 

m / s,车速约为

8. 33
 

m / s(30
 

km / h),外界日最高温度为-5
 

℃ ,日温

差为 7
 

℃ 。
3. 1　 负荷计算结果

广州夏至日 20 时和 16 时车厢各项热负荷占比,
以及车厢逐时热负荷变化曲线分别如图 4 和图 5 所

示。 奥斯陆冬至日车厢逐时热负荷变化曲线如图 6
所示。

(a)
 

20 时热负荷占比

(b)
 

16 时热负荷占比

图 4　 广州夏至日 20 时和 16 时车厢各项热负荷占比

图 5　 广州夏至日车厢逐时热负荷变化曲线

图 6　 奥斯陆冬至日车厢逐时热负荷变化曲线

由图 4 可知,在广州的夏季工况(环境最高温度

为 35
 

℃ ,车内温度为 26
 

℃ )下,16 时温度较高,窗户
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传热和透入辐射的热负荷二者占比和为
 

54. 5%
 

。 新

风传入的热量和乘员人体散发的热负荷大致相当,均
约为 15%;围护结构壁面传入的热负荷占比约为

10%;设备热负荷和空气交换热负荷占比较小,二者

和为 5%。
由图 5 可知,在正午时分,车辆的热负荷显著下

降,这主要是因为此时太阳直射在车顶,而车顶没有

窗户,因此通过窗户透入车内的太阳辐射热负荷急剧

减少。 随着时间推移,太阳逐渐偏离正午位置,太阳

辐射再次通过车窗透入车内,导致热负荷重新增加。
由图 6 可知,在奥斯陆冬季工况(环境最高温度

为-5
 

℃ ,车内温度为 17
 

℃ )下,窗户传入的总冷量最

大;日照时间很短,不足 5 小时,16 时窗户透入的热

量为零;新风传入冷量较大,空气泄漏及开关门引起

的空气交换冷量和围护结构传入的冷量差不多。
由上述分析可知,在本文设定的广州夏季工况

下,该车型的整车最高热负荷在 16 时,约为
 

34
 

kW;
在奥斯陆冬季工况下,最大冷负荷出现在凌晨 4 时,
约为 38

 

kW。
广州夏至日车顶围护结构壁面温度变化曲线如

图 7 所示。 由图 7 可知,当有日照时,外壁面温度受

到太阳辐射、车外对流强度及气温的显著影响;当无

日照且对流传热不显著(车速为零)时,车顶外壁面

与外界的长波辐射传热会导致外壁面温度低于车外

气温。 为了精确设计车辆的热管理系统,后续必须综

合考虑日照强度、风速(影响对流)及夜间长波辐射

等多种环境因素对车身表面温度的共同作用。

图 7　 广州夏至日车顶围护结构壁面温度变化曲线

3. 2　 优化措施

由上述分析可知,影响整车热负荷的主要因素包

括围护结构和窗户的导热与透热,以及新风的热负

荷。 为了降低整车热负荷,提出以下优化方向:
1)

 

工艺和材料优化。 选用导热系数较低的玻璃

材料,采用玻璃涂膜技术,降低窗户的太阳辐射热量

透入和热量传递;选择导热系数低的材料,使用隔热

性能好的油漆和内饰材料,降低车身围护结构的热量

传递;优化制造工艺,提升车厢密封性,降低漏风负

荷。 例如,在高温晴天的中午,采用红外阻隔率 90%
以上的玻璃膜,能有效降低整车约 30%的制冷负荷,
从而提高车辆的能源效率。

2)
 

客车热管理优化。 研究车内空气质量模型,
实时测量空气参数,智能调节控制新风量,降低新风

负荷。

4　 结束语

本文针对电动客车热管理系统在节能与热舒适

性调节方面存在的不足,进行了系统性研究。 通过构

建以热平衡为核心的车厢能耗预测模型,量化分析了

各类热负荷在不同环境工况下对车厢能耗的影响。
该模型综合考虑了车外气象参数、围护结构与车窗的

热传递特性、车内空气热平衡机制,并采用牛顿-拉弗

森法求解热平衡方程,获得了逐时能耗和内壁面温度

分布,为深入理解热负荷变化规律提供了理论基础。
在理论层面,本文深化了热平衡法在交通工具热

负荷建模中的应用,为后续研究车厢热舒适性,尤其

是基于壁面热流与乘客热感耦合机制的舒适性建模,
奠定了重要的温度边界条件和传热数据基础。 在工

程实践方面,该模型可作为车载热管理系统控制逻辑

开发的前置模块,用于支持整车空调负荷预测、能量

调度优化及舒适性控制参数化设计,具有显著的推广

和应用价值。
未来研究可在以下方向进一步拓展:一是结合实

车试验数据对模型进行参数辨识和精度校验,提升模

型的实用性与可靠性;二是将模型嵌入智能控制架

构,并与能量管理算法协同运行,实现热负荷预测与

控制策略的闭环优化,为车用热管理系统的智能化和

低碳化发展提供理论支撑。
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图 6　 对开路面上 50%制动踏板开度下的车辆制动曲线

图 7　 高附路面上 60%制动踏板开度下的车辆制动曲线

4　 结束语

本研究以车辆空载状态与低附路面为重点工况

展开电制动曲线设计,该设计策略可有效覆盖商用车

多数复杂运行场景,成功解决了 ABS 激活时因电制

动退出可能引发的车辆甩尾或制动冲击问题。 在设

计过程中,依据制动系统总阀特性曲线及机械制动力

分布,界定各踏板开度下的最大电机反拖力矩,同时

精准控制电制动力占比及其退出过程中的制动冲击

度。 进而基于所制定的电制动程序,在 ABS 专用试

验道路上进行实车联合验证,以确认车辆在不同附着

路面下的制动稳定性。 本文所提出的设计原则、技术

路径与验证方法,对同类型新能源商用车电制动系统

的开发具有参考价值。
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