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Abstract: Based on the improvement and optimization of the previous single stage, absorption-compression mixed re- 
frigerant cycle, two-stage absorption/compressed mixed refrigerant circulating system was proposed in which the high 
and low voltage generator was arranged in an inverted tandem and the absorption-refrigeration sub-cycle was driven by 
engine waste heat (exhaust gas and cooling liquid). The system was carried out the thermodynamic cycle calculation 
with R124-DMAC working fluid as refrigerant in the design conditions (air temperature 35˚C, condensing temperature 
55˚C, the refrigerant evaporation temperature 3˚C, the cooling load 30 kW). It found that when speed ≥ 23 KM/H, the 
absorption sub-cycle begin to provide cooling capacity; when speed ≥ 85 KM/H, all cooling capacity come from the 
absorption refrigeration sub-cycle. The practical value analysis was also carried out by bringing it into the actual road 
conditions, the results showed that the savings of a bus per day is 2.17 × 104 KJ, which is a quite considerable value for 
the fuel savings.  
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摘  要：对前人的单级吸收/压缩混合制冷循环进行改进与优化，提出两级吸收/压缩混合制冷循环系统，高低压

发生器以倒串联方式排列。利用发动机废热(废气与冷却液)驱动吸收制冷子循环。进行设计工况(空气温度 35℃，

冷凝温度 55℃，制冷剂蒸发温度 3℃，制冷负荷 30 kW)以 R124-DMAC 工质对为制冷剂的热力循环计算。当车

速 ≥ 23 KM/H 时吸收子循环开始提供制冷量，当车速 ≥ 85 KM/H 时，制冷量全部来自于吸收制冷子循环。并

将此系统带入到实际道路工况中进行实用价值分析，分析表明 1 辆公交车 1 天的节约量为 2.17 × 104 KJ，此节

约量对燃油的节省是非常可观的。 
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1. 引言 刘福森等[7]给出了一种由汽车发动机废热/动力联合

驱动的吸收/压缩混合制冷循环，满足汽车在任何行驶

状态下的对冷负荷需求，同时最大程度地回收利用汽

车发动机排出的废热。基于以上的研究状况，本人在

前人的基础上对利用汽车余热驱动空调系统做进一

步研究，优化系统结构，提高能源回收效率，达到最

优的节能环保效果。 

2012 年我国汽车产销将双超 1900 万辆，成为全

球第一汽车市场大国。然而伴随而来的是能源的持续

消耗和环境的逐渐恶化，能源与环境问题是当前世界

各国能否生存与发展的关键。汽车发动机的实用效率

一般为 35%~40%，约占燃料发热量 1/2 以上的能量被

发动机循环冷却水和排放出的尾气带走[1]。回收和利

用这部分余热来驱动制冷系统是最理想的节能方案。

目前的汽车空调中，主要使用蒸汽压缩式空调系统，

利用发动机的轴功驱动，这使得汽车发动机系统不仅

排气与油耗增加，更影响汽车的动力性能。怎样解决

能耗与人们对舒适度要求不断提高的矛盾，是目前各

国现代汽车空调研究中亟待解决的问题。 

2. 两级吸收/压缩混合制冷循环 

制冷循环简介 

由于汽车的废热是由汽车的行驶状态决定，废热

流量与温度与发动机功率成正比，然而，汽车的制冷负

荷是一定的。刘福森等人已经提出了吸收/压缩混合制

冷循环系统，但此系统存在一定的弊端，对行驶速度有

较大的限制，不适宜城市道路工况，在此基础上，本人

提出两级吸收/压缩混合制冷循环。循环工况图如图1。 

吸收式汽车空调装置正是利用汽车的余热来实

现汽车空调制冷的，国内外诸多学者已对吸收式制冷

循环系统做出研究。文献[2]中提到已经有旅游汽车采

用了吸收式制冷装置，M. Mostafavi 和 B. Agnew[3]对

汽车发动机排气余热驱动吸收式制冷系统做了理论

研究，并且认为这一方案是可行的。通用汽车公司的

Munther Salim[4]，对采用吸收式制冷系统代替压缩式

制冷系统做了研究，并得出采用发动机缸套余热比采

用尾气余热驱动吸收式制冷系统更加具有优势。I. 

Horuz 等[5]通过实验，研究了汽车发动机排气废热制

冷系统对发动机性能的影响以及在部分负荷下废热

制冷系统的性能，认为利用汽车发动机排气废热驱动

吸收制冷系统是可行的，但在实际应用中仍有一些问

题需要解决。上海交通大学制冷与低温研究所在 2004

年对溴化锂吸收式制冷的研究有了一个重大突破，应

用单效溴化锂吸收式冷热水机组系统中发生器的工

作原理和结构特点以及汽车发动机冷水套的工作原

理和结构特点，指出对汽车发动机的汽缸体和汽缸盖

稍做改造，用改造后的汽车发动机汽缸体、汽缸盖及

汽缸套作为吸收式制冷系统中的发生器，将溴化锂溶

液直接充注在汽车发动机冷却空腔内，从而就可以高

效利用从汽车发动机汽缸体、汽缸套、汽缸盖等处的

散热加热吸收器中的溴化锂溶液，驱动溴化锂吸收式

制冷系统。路明等[6]对采用 R124-DMAC 为工质的汽

车排气废热驱动的吸收式制冷循环进行了分析，指出

发动机高输出功率下，空调大客废热制冷系统可以满

足空调冷负荷需求，但在低负荷下，不能满足要求。 

两级吸收/压缩混合制冷循环工作过程为：蒸发器

出来的制冷剂蒸汽先进入风冷垂直翅片管内鼓泡吸

收器，与来自低压发生器并经低温溶液热交换器降温

后的稀溶液所吸收。由于吸收了制冷剂蒸汽，溶液在

吸收器内呈浓溶液状态，经溶液泵加压后，依次经过

低高温溶液热交换器，待到达多头螺旋盘管直流发生

器时，已是高温高压浓溶液。高温发生器从发动机废

热处取得热源，浓溶液以气液两种状态离开高压发生

器。一部分较稀的溶液经高温热交换器，到达低温发

生器中，低温发生器从发动机冷却水中获取热量，制 
 

 
A：高压发生器；B：气液分离器 1；C：低压发生器；D：气液分离器 2；E：
发动机；F：节流阀；G：压缩机；H：高压油分离器；I：单向阀；J：风冷

翅片管内鼓泡吸收器；K：冷凝器；L：冷却风扇；M：蒸发器风扇；N：蒸

发器；O：低压集液/油分离器；P：溶液泵；Q：低温溶液热交换器；R：高

温溶液热交换器 1~17：位置点。 

Figure 1. The working flow of double-stage absorption/compres- 
sion hybrid refrigeration cycle driven by heat and power from 

automobile engine 
图 1. 汽车发动机排气废热/动力联合驱动的两级吸收/压缩混合制

冷循环流程简图 



在实际行驶工况下两级吸收/压缩混合制冷循环——实用价值分析 

冷剂蒸汽进入压缩机，与高温发生器出口的制冷剂蒸

汽混合后经气液分离器分离出的制冷剂蒸气，进入风

冷冷凝器内冷凝成液体，然后经节流阀减压后进入蒸

发器蒸发产生冷量。低压发生器出来的稀溶液进入吸

收器与经过蒸发器的制冷剂蒸汽混合。完成循环过

程。由于压缩制冷子循环内的润滑油不能进入吸收制

冷子循环内，实际吸收/压缩混合制冷系统内需要设置

高效油分离器。采用管内鼓泡吸收和螺旋盘管直流发

生方式不仅可以在振动、摇摆和倾斜状态下工作，而

且可以减少工作溶液的充注量。 

此循环系统以废热制冷优先，当废热温度和流量

不足，压缩制冷作为补充。当汽车处于高速行驶状态

时，制冷量完全来自于吸收式制冷。当汽车速度较低

或怠速时，由压缩制冷提供。其他路况则由吸收与压

缩共同完成。 

3. 工质选用 

溴化锂溶液和氨水溶液是目前常用于吸收式制

冷的工质对。这两种工作介质均不适宜用于汽车废热

制冷系统中。有机工质具有无结晶、无毒、不可燃、

无腐蚀性、工作压力适中、易于采用直接风冷冷却的

特性，其制冷剂主要为HCFCs或HFCs(如：R22，R124，

R134a 等)，吸收剂为化学溶剂(如：DMAC Dimethy- 

lacetamide，DMF-Dimethlforamide，DMETEG-Dime- 

thylether tetraethyleneglycol 等)。尽管这类工作介质的

制冷剂为 HCFCs 或 HFCs，ODP 或不为 0 且 GWP 较

高。但在吸收制冷循环内制冷剂主要以溶液形式存

在，即使泄漏，制冷剂从溶液中的析出量也有限，对

环境影响相对较小。R124 和 DMAC 基本物性参数由

文献[6]中给出。 

4. 循环热力计算 

4.1. 各部件的能量平衡及质量平衡条件 

总质量平总质量平衡： 

in out 0m m             (1) 

制冷剂溶液质量平衡： 

   in out
0m m          (2) 

能量平衡： 

   in out
0Q mh mh  

对于系统中任一部件均可以用上式来描述其平

衡关系。为了简化数学模型，在平衡计算中采用如下

假定 1) 冷凝压力同低压发生器的发生压力相同；2) 

冷凝器出口的冷剂水处于饱和状态；3) 蒸发器出口冷

剂处于饱和蒸汽状态；4) 各发生器蒸汽出口状态按平

均发生温度计算；5) 忽略系统中的环境热损失。 

根据图 1，系统中各部件的能量平衡和质量平衡

关系为： 

1) 高压发生器： 

质量平衡： 16 14 15r r rm m m                 (4) 

能量平衡：       (5) 16 16 14 14 15 15
l

G rQ m h m h m h   l

3

2) 低压发生器 

质量平衡： 1 7 1r r rm m m                  (6) 

能量平衡：        (7) 1 1 7 7 13 13
l

D rQ m h m h m h   l

17

3) 蒸发器： 

质量平衡： 4 5 6r r r rm m m m               (8) 

能量守恒： 6 6 17 17 15 5E r r rQ m h m h m h           (9) 

4) 冷凝器： 

质量平衡： 4 3 2r r r rm m m m 16             (10) 

能量平衡： 3 3 4 4L r rQ m h m h                (11) 

5) 高温热交换器： 

质量平衡： 13 14m m              (12) 15 12m m

能量平衡：     (13) 14 14 13 13 12 12 15 15
l l lm h m h m h m h   l

6) 低温热交换器： 

质量平衡： 7 8m m               (14) 12 11m m

能量平衡：       (15) 7 7 8 8 11 11 12 12
l l lm h m h m h m h   l

7) 溶液泵： 

质量平衡： 11 2m m                      (16) 

能量平衡：
 2 11 2

l l

P
P

m h h
Q




               (17) 

8) 压缩机： 

质量平衡： 2 1r r rm m m 17                 (18) 

能量平衡： 2 2 17 17 1 1r r r
C

c

m h m h m h
Q

  


 

      (19) 

吸收子循环性能系数：COP E
a

G D

Q

Q Q



    (20) 

       (3) 
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压缩子循环性能系数：COP E
C

C

Q

Q
         (21) 

混合循环性能系数：COP E

G D

Q

Q Q Q


  C

   (22) 

以上各式中，h——比焓，kJ/kg；ξ——质量分数；

η——效率；a——吸收制冷子循环；L——冷凝；c——

压缩；E——蒸发；G——高温发生；D——低温发生；

P——泵；m——混合溶液；mr——制冷剂；上角标 l，

v——液相，气相。 

4.2. 设计计算参数 

以空调冷量需求较大的空调大客为例，空调大客

的额定载客量为 55 人，根据乘员估算法，每位乘员

需求的空调负荷为 0.515 kW，得到汽车制冷量为

0.515 × 55 = 28.325 kW。取整数并留有一定冷负荷余

量，取大客空调设计冷负荷为 30 kW。 

表 1 和表 2 的设计计算中忽略发生器、压缩机出

口与冷凝器之间制冷剂蒸气流动阻力，发生压力与冷

凝压力相等；考虑到采用管内鼓泡吸收因液柱高度产

生的静压力，取吸收器工作压力比蒸发压力低 10 kPa，

忽略混合制冷系统的散热损失，溶液泵效率为 60%。 

4.3. 设计计算结果 

两表为各子循环在设计工况下的热力计算结果，

相对比较文献[7]的单效设计循环系统，本系统在吸收

式子循环系统下 COP 值有所提高。即适应于汽车更

低速的道路行驶工况。 

表 3 和表 4 分别是设计工况下吸收式制冷子循环

和压缩式制冷子循环的各个设备工作状态与参数。 
 

Table 1. The given parameters of absorption refrigeration 
sub-cycle 

表 1. 吸收制冷子循环设计参数 

负荷 环境 
空气 
出口 

蒸发 冷凝 
吸收 
进口 

吸收

出口
冷却

30 kW 35℃ 45℃ 3℃ 55℃ 55℃ 50℃ 85℃

 
Table 2. The given parameters of compression refrigeration 

sub-cycle 
表 2. 压缩制冷子循环循环设计参数 

负荷 环境 
空气 
出口 

蒸发 过热度 过冷度 
压缩 

机效率 

30 kW 35℃ 45℃ 3℃ 5℃ 3℃ 70% 

Table 3. The thermal calculation results of the absorption refrig-
eration sub-cycle under given conditions 

表3. 设计工况下吸收制冷子循环热力计算结果 

参数 设备 
位置 t/℃ p/MPa ω q/kg·s−1

kW 

2 50 0.1665 0.555 0.8803 

9 55 0.1665 0.465 0.7322 吸收器

6 8 0.1765 1 0.1481 

42.45 

7 75 0.2351 0.465 0.7322 

13 70 0.2351 0.495 0.7652 
低压 

发生器

1 75 0.2351 1 0.0330 

16.22 

15 131 0.8641 0.555 0.8803  

14 140 0.8641 0.495 0.7652 41.35 
高压 

发生器

16 140 0.8641 1 0.1151  

12 140 0.8641 0.495 0.7652 

15 70 0.8641 0.495 0.7652 

14 64 0.8641 0.555 0.8803 

高温热

交换器

13 131 0.8641 0.555 0.8803 

120.69 

7 75 0.2351 0.465 0.7322 

8 55 0.2351 0.465 0.7322 

11 50 0.2351 0.555 0.8803 

低温热

交换器

12 64 0.2351 0.555 0.8803 

22.41 

3 140 0.8641 1 0.1481 
冷凝器

4 55 0.8641 1 0.1481 
45.12 

5 3 0.1765 1 0.1481 30 
蒸发器

6 8 0.1765 1 0.1481  

2 50 0.1665 0.555 0.8803 0.92 
溶液泵

11 50 0.8641 0.555 0.8803  

COPabs                                      0.521 

 
Table 4. The thermal calculation results of the compression refrig-

eration sub-cycle under given conditions 
表 4. 设计工况下压缩制冷子循环热力计算结果 

参数 设备 
位置 t/℃ p/MPa ω q/kg·s−1 

kW 

3 110 0.8641 1 0.1481 
冷凝器

4 52 0.8641 1 0.1481 
41.30 

5 3 0.1765 1 0.1481 30 
蒸发器

6 8 0.1765 1 0.1481  

2 50 0.1765 1 0.1481 11.30 
压缩机

17 50 0.8641 1 0.1481  

COPabs                                      2.66 

Copyright © 2013 Hanspub 19 



在实际行驶工况下两级吸收/压缩混合制冷循环——实用价值分析 

5. 实际道路工况下的实用性分析 

5.1. 城市道路工况 

本文选择上海市市内道路工况为研究基础，如图 2，

将双效吸收/压缩混合制冷循环系统用于实际道路工

况中[8]，以检测本系统的可实施性。由于上海市道路

平整，且此道路工况图有较强的规律性，基于图中前

三段为一个循环，分析公交车在一个循环周期，配用

双效吸收/压缩混合制冷循环系统燃油经济性。 

由于此图有较强的规律性，故取前 3 段为一个循

环，随后有 5 个循环共同组成，故拟合趋势线如图 3。 
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Figure 2. The operating mode of Shanghai city 
图 2. 上海城市市区循环工况 

 

 

Figure 3. The relationship between speed and time 
图 3. 车速随时间的变化 

5.2. 车辆设计参数 

由于吸收制冷子循环的制冷负荷取决于汽车发

动机排气废热参数，而汽车发动机的运转与车速及道

路工况有着密切关系。选用大客车(基本参数如表 5

所示)在满员 55 人的情况下，客车在平直、良好的道

路上分别以不同的速度行驶。 

汽车行驶方程式 

t f w i

f

2

21.15
D

w

i

j

C A u
F

F G i

du
F m

dt


 


  

   


             (23) 

其中， 

t tq g o tT T i i                 (24) 

t
t

T
F

r
                 (25) 

0.377
g o

n r
u

i i





               (26) 

tP F u                  (27) 

9550
tq

e

T n
P


                 (28) 

式中，Ft，Ff，Fi，Fj——汽车行驶总阻力，摩擦阻力，

坡度阻力和加速阻力，N；f—
2

汽车发动机排气废热负荷取决于排气温度和流

机排气温度预测模型比

较，根据文

—摩擦系数；CD——风

阻系数；A——迎风面积，m ；u——行驶速度，m/s，

i——坡度；δ——旋转质量换算分数；m——汽车总

质量，kg；Tt，Ttq——转动轮上的扭矩与发动机输出

扭矩，N·m；ig——变速器传动比；io——主减速器传

动比；ηt——传动效率；r——轮胎半径，m；n——发

动机转速，r/min；Pv——汽车行驶所需功率，kW；

Pe——发动机输出功率，kW。 

5.3. 汽车发动机排气参数 

量。根据文献[9]给出的柴油

献[10]采用热力学第一定律修正模型来计

算汽车发动机排气温度： 

 
 

loss air1 /

/

i u g b s
t

g pex1b

H G G T c
T

G G

   
       (29) 

c

 
Table 5. Basic parameters of the bus 

表 5. 客车基本参数 

长 × 宽 × 高 轮胎规格 /mm 最大总质量 座位数 

11,950 × 2550 × 3900  1 295/80R22.5 17,400 kg 55 + 1 +

缸径 × 行程/mm 气缸数 额 最

变速箱档位 动

3.55 1/2/3/4/5/6 6.9/4.09/2.45/1.5/1/0.81 

定功率 大扭矩/N·m

126 × 130 6 247 kW 1250 

主减速器速比 传 比 
jF F F F F

F G f

   
  

        (23) 

Copyright © 2013 Hanspub 20 



在实际行驶工况下两级吸收/压缩混合制冷循环——实用价值分析 

对 程汽车发 机，文 其排气流量的

计算  

于四冲 动 献[10]

公式如下：

    0.714
iVair pr n 0) 

式中 t s i

ηloss——冷却液带走的热量比；Gb

——燃油消耗量，kg/s；Gg——空气流量，
3

)

与流量增加。并且，一般发动

机冷

 

60 2 bG       (3t dG 

：T，T ——发动机排气温度和进气温度，℃；η

——指示热效率；

kg/s；Hu

——燃料低热值，kJ/kg；ρair——空气密度，kg/m ；

pr——增压比；Vd——单缸有效容积，m3；i——气缸

数量；cair——空气比热容，kJ/(kg·K)；cpex——混合物

比热容，kJ/(kg·K)。 

根据公式(22)~(29)，得图 4，5，(取 ηloss = 0.35，

ηi = 0.25 烟气温度与流量随发动机功率成正比关系，

即功率增加，排气温度

却水温度保持一定，本设计工况取 85℃。上海市

大多为平直道路，故计算忽略汽车坡度阻力。图 6，7

中，发动机废气温度与流量随实际道路工况变化的动

态变化规律。 

 

Figure 4. The relationship between temperature and engine power 
图 4. 发动机废气温度随功率的变化 

 

 

Figure 5. The relationship between amount of gas and engine 
power 

图 5. 发动机废气量随功率的变化 

图 8 和图 9 中高低温发生器负荷和随车速变化呈

正比，当高低温发生器负荷和达到设计工况下时，开

始下降，造成此现象的原因是，随着车速的不断增加，

吸收制冷子循环所提供的制冷量已满足 30 kW，但烟

气温度与流量还在增加，使吸收子循环的放气范围增

大，溶液泵流量不变，故造成高低温发生器负荷和降

低。 
 

 

Figure 6. The relationship between temperature and time 
图 6. 发动机废气温度随时间的变化 

 

 

Figure 7. The relationship between amount of gas and time 
图 7. 发动机废气量随时间的变化 

 

 

F  

图  

igure 8. The relationship between load of two generators and
speed 

8. 高低压发生器负荷随车速的变化
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ween loaFigure 9. The r tors and time 

 

图 10 中可得 COPabs随车速变化呈现正比态势，

车速越大，COPabs值也增长。当带入到实际工况中时，

图 11 中可以发现，三段路程中 COPabs的最大值出现

在第三段路程上，且为 0.288。COPabs 值不大的主要

原因为，市内路况较为复杂，且是人流密集区，故影

响车速，造成 COPabs值不大。 

图 12 中看出压缩机功率变化整理来看与车速成

反比，且与高低温发生器负荷和图 8 相对应，即一方

增大另一方减小。图 13 中，随时间变化有明显的波

动。 

制冷量随 u 的变化关系。当 u ≤ 23 km/h 时，因废热

参数

际的道路工况下，本

系统

多少发动机功的关键因素。即，车辆在多少行

驶速

elationship bet d of two genera
图 9. 高低压发生器负荷随时间的变化 

图 14 显示了吸收/压缩混合制冷循环两个子循环

的

低而导致废热驱动的吸收子循环不能提供制冷

负荷，冷负荷全由发动机驱动的压缩制冷子循环提

供；当 u 在 23~85 m/h，客车冷负荷由吸收制冷和压

缩制冷子循环共同提供；当 u 大于 85 km/h 时，吸收

制冷子循环提供的冷负荷完全满足客车冷负荷需求。 

本文最终说明的是在一段实

相对比较老式压缩制冷循环的优劣。由于吸收式

制冷循环系统中仅有溶液泵消耗发动机功，所以溶液

泵的控制策略是决定本系统在实际道路工况下最终

能节约

度下开启吸收制冷子循环为最佳。 

图 15 展示了三种不同的溶液泵控制策略下节省

量与实际道路工况的关系。 

节省量是一个相对比较的概念，即此循环系统与

老式的压缩制冷循环系统的相对比较。 

节省量 = 压缩机负荷(普通压缩式制冷) − [压缩 

 

Figure 10. elationship between COP

 

 The r abs ed 
图 10. COPabs随车速的变化 

 and spe

 

Figure 11. T s and time 
图 11. COPabs 时间的变化 

 

he relationship between COPab

随

 

Figure peed 
图  

机负荷 + 泵功(混合制冷)] 

策略 1 为溶液泵全程开启，在此情况下，有负值，

是因为当吸收制冷子循环没有制冷量或制冷量不足 

 12. The relationship between load of compressor and s
12. 压缩机负荷随车速的变化
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Figure 13. The r essor and time elationship between load of compr
13.  图 压缩机负 随时间的变化荷

 

 
(a) 

 
(b) 

Figure 14. (a) The relationship between load of refrigeration and 
speed; (b) The relationship between load of refrigeration and time 
图 14. (a) 制冷量的配比随车速的变化；制冷量的配比随时间的变

化

 

时，溶液泵的启动反到影响了实际节约量。且节约量

为 62 KJ。 

 

 

 

 

Figure 15. The relationship between optimizational power and time 
by three strategies 

图 15. 三种不同控制策略下的节约量随时间的变化 

 

策略 2 为吸收制冷子循环开始有制冷量时，通过

车速控制，为 23 KM/H 时，开启溶液泵，此情况也有

负值，原因同上。实际节约量为 205 KJ。 

策略 3 的控制方法为，当吸收制冷子循环制冷量

足够抵消泵功所带来的负值时，开启溶液泵，此控制
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也可以通过对车速的监控来实现。即当车速为 25 

KM/H 时，溶液泵开启。实际节约量为 217 KJ。 

6. 结论 

1) 利用汽车发动机废气及冷却液为热源，提出了

双效吸收/压缩混合制冷循环系统，高低温发生器以倒

串联方式排列。此系统不仅满足制冷负荷，且最大程

度利用废物能量，以达到环保节能的目的。2) 较前人

所提出的单效吸收/压缩混合制冷循环系统，双效系统

能满足更低的车速行驶，且车速达到 23 KM/H 时，吸

收子循环开始提供制冷量。当车速达到 85 KM/H 时，

道路工

公交车一天 10 个往返，1 辆公交车一天的节约量

217 

tions of Engineering and Environmental Science, 1998, 22: 
211-222. 

制冷循环特性[J]. 制冷技术, 

[7] 刘福森, 徐士鸣. 废热/动力联合驱动的混合制冷循环特性分

 

制冷负荷完全有吸收子循环系统提供。3) 通过对实际

况的监测，假如 1 h 公交车往返一个来回，1
[

辆 为 [

× 5 × 2 × 10 = 2.17 × 104 KJ。这仅是一辆公交车，

可见，本系统若能普及应用，对燃油将是极大的节省。 
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