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摘要:针对某型挖掘机在工作过程中冷却风扇出口端噪声水平严重超标的问题ꎬ对风扇在旋转过程中的气动性能进行了研究ꎮ 首

先ꎬ建立了风扇与导风罩所形成的流体域有限元模型ꎮ 基于 ＣＦＤ 理论ꎬ运用 Ｆｌｕｅｎｔ 软件对其流场进行了稳态数值模拟ꎮ 分别探究

了风扇与导风罩相关结构参数对其风量大小与噪声水平的影响ꎮ 结合厂商提供的散热系统选型软件 Ｏｐｔｉｍｉｓｅｒꎬ兼顾风量与噪声要

求ꎬ得到了最适合该挖掘机的风扇及导风罩型号ꎮ 优化结果表明ꎬ在提供相同风量的前提下ꎬ优化后的风扇噪声比原风扇的噪声降

低了 １. ５ ｄＢ 左右ꎮ 随后ꎬ对该流体域进行了瞬态仿真ꎬ分析了风扇噪声的频率特性ꎮ 仿真结果表明ꎬ风扇旋转噪声主要集中在低频

段ꎬ为企业有针对性地对该频段噪声采取降噪措施提供了指导ꎮ
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０　 引　 言

冷却风扇与导风罩是挖掘机散热系统中的重要组

成部分ꎬ其性能的好坏直接关系到发动机是否能正常

地运转ꎮ 同时ꎬ随着动力舱内布局的逐渐复杂化ꎬ舱内

温度也随之上升ꎬ风扇负荷不断加大ꎬ噪声问题变得突

出[１]ꎮ 如何在保证风量的前提下降低风扇噪声已经

成为亟待解决的问题ꎮ



起初ꎬ对于风扇及导风罩气动性能的研究主要以风

道实验为基础ꎮ 该方法成本高ꎬ优化周期长ꎬ而且由于

其性能评价均是在实验条件下进行ꎬ在实际中往往不能

很好地发挥其作用ꎮ 随着 ＣＦＤ(ｃｏｍｐｕｔａｔｉｏｎａｌ ｆｌｕｉｄ ｄｙ￣
ｎａｍｉｃｓ)理论及计算机技术的不断发展ꎬ应用流体仿真

软件研究风扇及导风罩的气动性能已经成为可能ꎮ
国外学者很早就开始致力于这方面的研究ꎬ１９９８

年ꎬＥ. Ｃｏｇｇｉｏｌａ 等[２] 详细介绍了 ＣＦＤ 数值计算方法ꎻ
以某冷却风扇为研究对象ꎬ以 Ｖａｌｅｏ 公司的风扇试验

台为基础ꎬ探究了拓扑结构、网格形式、边界条件及模

型维度等对仿真结果的影响ꎮ 比较数值计算与试验结

果可知ꎬＣＦＤ 仿真精度较高ꎬ是解决工程问题的一种可

靠方法ꎮ 近年来ꎬ将 ＣＦＤ 与 ＣＡＡ(ｃｏｍｐｕｔａｔｉｏｎａｌ ａｅｒｏ
ａｃｏｕｓｔｉｃ)技术结合起来探究风扇的气动噪声成为他们

的研究重点ꎮ Ｓ. Ｒａｍａ Ｋｒｉｓｈｎａ 等[３] 利用 Ｆｌｕｅｎｔ 软件对

某电机风扇进行了 ＣＦＤ 与 ＣＡＡ 分析ꎬ预测了其噪声的

主要来源及全局声压级大小ꎻ通过修改风扇几何参数ꎬ
降低了气动噪声ꎬ并通过试验验证了数值计算结果ꎮ

国内虽然在这方面的研究起步较晚ꎬ但也取得了

一些成果ꎮ 方建华等[４] 对某型挖掘机冷却风扇流场

进行了模拟ꎬ分析了流场中的湍流分布ꎬ依据仿真结果

及实际经验改进了风扇结构ꎮ 焦国旺等[５] 利用 ＣＦＸ
软件对某型装载机的导流罩流场进行了仿真分析ꎬ找
到了紊流噪声的来源ꎬ并通过优化导流罩形状达到了降

噪的目的ꎮ 耿丽珍等[６] 利用 Ｆｌｕｅｎｔ 软件对某型汽车

冷却风扇的气动性能随风扇叶片参数变化的规律进行

了深入研究ꎬ结合仿真与实验结果ꎬ对风扇结构进行了

优化ꎬ并达到了降低风扇气动噪声的效果ꎮ
基于 ＣＦＤ 的流体仿真技术虽然已经比较成熟ꎬ但

国内对于风扇性能研究所建立的流体域模型均是以国

家标准风道为准ꎬ而对处于实际安装工况的风扇性能

研究较少ꎻ同时ꎬ单方面考虑降噪往往会带来风扇冷却

效果不佳等问题ꎮ
针对上述不足ꎬ本研究以某型挖掘机冷却风扇及

导风罩为研究对象ꎬ建立其实际安装工况下的流体域

有限元模型ꎮ 笔者利用稳态仿真探究其在不同风扇及

导风罩结构参数下的风量和噪声变化情况ꎬ结合仿真

结果与实际需要ꎬ指导风扇与导风罩的选型ꎮ 同时ꎬ对
该流体域进行瞬态仿真ꎬ分析风扇噪声的频率特性ꎬ为
企业针对低频风扇噪声采取相关降噪措施提供指导

意见ꎮ

１　 风扇与导风罩流场稳态仿真

１. １　 流体域有限元模型的建立

某型挖掘机最初使用的镰刀型冷却风扇及孔板式

导风罩基本参数如表 １ 所示ꎮ 本研究根据厂家提供的

二维图纸ꎬ利用 Ｐｒｏ / Ｅ 软件建立风扇的三维模型ꎻ忽略

导风罩厚度ꎬ建立其所包裹的流体域模型ꎮ
表 １　 某型挖掘机最初使用的镰刀型冷却风扇及孔板式导风罩基本参数

镰刀型冷却风扇 孔板式导风罩

风扇直径 / ｍｍ 轮毂直径 / ｍｍ 叶片数量 安装角 矩形进风口尺寸 / ｍｍ 圆形出风口直径 / ｍｍ
４９０ ２００ １０ ４５° ５７５ × ５５８ ５２０

　 　 由于决定风扇噪声及风量的主要因素是其叶片的

相关参数ꎬ为了方便之后的有限元建模ꎬ在保证风扇叶

片不作任何修改的前提下ꎬ本研究将轮毂部分的结构进

行了简化ꎬ用圆柱实体覆盖了螺栓孔、曲面、倒圆角等复

杂特征ꎬ以期在保证计算精度的同时降低对计算机硬件

的要求ꎮ
简化前、后冷却风扇三维模型对比如图 １ 所示ꎮ

图 １　 简化前后冷却风扇三维模型对比

本研究将简化后的风扇模型与导风罩包裹的流体

域模型按照实际工况进行装配ꎬ然后导入到 Ｇａｍｂｉｔ 软
件中进行前处理ꎮ 利用布尔运算ꎬ在导风罩包裹的流

体域体积里减去风扇体积便得到了最终的流体域模

型ꎮ 对其采用 Ｔｅｔ / Ｈｙｂｒｉｄ 网格划分形式进行网格划

分ꎬ以四面体网格为主ꎬ适当包含六面体、锥形和楔形

网格ꎮ 为了选择合适的网格大小ꎬ笔者分别用单元尺

寸为 ４ ｍｍ、５ ｍｍ、６ ｍｍ、７ ｍｍ 和 ８ ｍｍ 对计算域进行

网格划分ꎬ设置好同样的边界条件后进行试算ꎮ
不同单元尺寸下有限元模型信息及稳态仿真试算

结果如表 ２ 所示ꎮ
由表 ２ 可知ꎬ当单元尺寸小于等于 ４ ｍｍ 时ꎬ网格数

大ꎬ计算时间长ꎬ对计算机硬件的要求较高ꎻ而当单元尺

寸大于等于 ７ ｍｍ 时ꎬ虽然质量流率还能保证一定的精

度ꎬ但计算出来的风扇噪声已经与实验值相差很大ꎬ说
明计算噪声时ꎬ网格越精细越好ꎮ 综合考虑计算精度、
硬件设备及计算时间ꎬ最后将单元尺寸确定为 ５ ｍｍꎮ
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风扇与导风罩流体域模型及其网格划分结果如图 ２ 所示ꎮ
表 ２　 不同单元尺寸下有限元模型信息及稳态仿真试算结果

单元尺寸 / ｍｍ 网格数 节点数 迭代步数 计算时间 / ｍｉｎ 风扇噪声 / ｄＢ 出口质量流率 / (ｋｇ / ｓ)
４ １ ９６６ ５６７ ３６９ ７３０ １ ８５０ ６６０ ８１. ３９６ ５. ０４１
５ １ １６２ ５１３ ２２１ ０６３ ３８０ ４２ ８１. ４８６ ５. １１２
６ ６７０ ５０８ １３０ ８４６ ２６０ １５ ８０. ６４２ ５. １０３
７ ４４８ ７４８ ８８ ９５５ ２２０ ８ ６７. ７２２ ５. ２０９
８ ３６５ １２６ ７１ ７９９ ２１６ ７ ６７. ０６４ ５. ２１７

图 ２　 风扇与导风罩流体域模型及其网格划分结果

１. ２　 边界条件的设定

本研究将流体域有限元模型导入到 Ｆｌｕｅｎｔ 软件中

进行流场稳态仿真ꎮ 定义矩形面为压力进口边界ꎬ设置

其总压为零ꎻ定义圆形面为压力出口边界ꎬ设置其静压

为零ꎻ定义流体域为运动参考系ꎬ设置其绕 ｚ 轴正方向

沿逆时针旋转速度为 ２ ２００ ｒ / ｍｉｎꎻ定义风扇表面为旋转

壁面边界ꎬ设置其相对流体域的速度为零ꎬ以模拟风扇的

旋转过程ꎻ其他表面均默认为静止的无滑移壁面边界ꎮ
为了选择合适的求解方法ꎬ需先初步估算流体域

的运动情况ꎮ 雷诺数是一种可以用来表征流体流动状

态的无纲量数ꎬ其计算公式为:

Ｒｅ ＝
ρｖｄ
μ (１)

式中:ρ—流体密度ꎬ取标准大气压下空气密度 ρ ＝
１. ２９３ ｋｇ / ｍ３ꎻｖ—流体速度ꎬ依据厂家提供的实验数

据ꎬ在该转速下进风口处流体的速度约为 ｖ ＝ １６ ｍ / ｓꎻ
μ—流体的动力粘度系数ꎬ取标准大气压下ꎬ２０ ℃时的

空气动力粘度系数 μ ＝ １７. ９ × １０ － ７ Ｐａ􀅰ｓꎻｄ—特征长

度ꎬ其计算公式为:

ｄ ＝ ４Ａ
Ｓ (２)

式中:Ｓ—流体流过的端面湿周ꎬ试取导风罩矩形端周

长为 Ｓ ＝ ２. ２６６ ｍꎻＡ—流体流过的端面面积ꎬ试取导风

罩矩形端面积为 Ａ ＝ ０. ３２ ｍ２ꎮ
计算得流体域雷诺数 Ｒｅ ＝ ６. ４７ × １０５ꎬ远大于处于

湍流的雷诺数临界值ꎬ故可判定其流动状态为湍流ꎮ
在仿真计算时ꎬ认为其是不可压缩流体ꎬ流动过程中无

热量交换ꎬ不考虑能量守恒方程ꎬ只考虑连续性方程和

三维动量方程ꎬ且忽略重力对流场性能的影响[７]ꎮ 指

定进、出口的湍流强度ꎬ其计算公式为:
Ｉ ＝ ０. １６Ｒ － １ / ８

ｅ (３)
湍流模型选用 ＲＮＧｋ￣ε 两方程模型ꎬ在高雷诺数

情况下ꎬ该模型考虑旋转效应ꎬ对强旋转流动的计算精

度比较高[８]ꎮ 本研究采用 Ｓｅｇｒｅｇａｔｅｄ / Ｉｍｐｌｉｃｉｔ 求解器ꎬ
并选用 Ｓｉｍｐｌｅ 压力修正算法求解速度与压力的耦合ꎻ
湍流能、湍流耗散项、动量守恒方程都采用二阶迎风格

式离散[９]ꎮ 设置好软件的相关参数后便可进行迭代

求解ꎬ当计算到各变量的残差值及冷却风扇出口端的

风量达到稳定时表明已经迭代收敛ꎮ

１. ３　 稳态计算结果

风扇与导风罩表面静压分布情况如图 ３ 所示ꎮ 由

图 ３ 可知ꎬ风扇压力面的静压越往叶尖其值越大ꎬ而吸

力面出现局部位置静压值为负的情况ꎻ同时ꎬ孔板式导

风罩的 ４ 个棱角处静压值最大且出现明显的集中现象ꎮ

图 ３　 风扇与导风罩表面静压分布情况

待流场稳态计算结束后ꎬ启用软件中的 Ｂｒｏａｄｂａｎｄ
Ｎｏｉｓｅ Ｓｏｕｒｃｅｓ 模块计算噪声ꎮ 风扇与导风罩表面声功

率分布如图 ４ 所示ꎮ 由图 ４ 可知ꎬ风扇吸力面声功率

值明显比压力面大ꎮ 结合静压云图ꎬ风扇在旋转过程

中ꎬ其吸力面会产生负压ꎬ空气在压力作用下高速往吸

力面流动ꎬ与其相互作用产生噪声ꎬ风扇转速在此过程

中起了关键作用ꎮ 同时ꎬ导风罩 ４ 个棱角处的声功率

值也比较突出ꎬ主要是由于该处结构不平顺ꎬ气流在此

处形成漩涡ꎬ造成涡流噪声的缘故ꎮ

１. ４　 不同风扇及导风罩的气动性能仿真

影响风扇噪声及风量的因素较多ꎬ而该冷却风扇

为采购件ꎬ其选型主要考虑以下几个参数:风扇转速、
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图 ４　 风扇与导风罩表面声功率分布

安装角度、等距叶片数量、导风罩形式等ꎮ 本研究通过

修改厂家提供的镰刀型风扇ꎬ建立了不同风扇参数及

导风罩形式的流体域模型ꎬ分别探究了这些参数对风

扇噪声及风量的影响ꎬ用来指导厂家采购噪声最小且

散热性能最优的风扇及导风罩ꎮ
针对原始风扇及导风罩形成的流体域模型ꎬ本研

究计算了其在不同转速下噪声及风量的变化情况ꎬ结
果如图 ５ 所示ꎮ 由图 ５ 可知ꎬ随着转速的增大ꎬ风量呈

线性增加ꎬ风扇噪声也呈递增趋势ꎮ 可见在满足风量

的前提下ꎬ降低转速有利于降低风扇噪声ꎮ 结合该公

司同类型挖掘机的散热性能经验数据ꎬ当风量为 ３ ｋｇ /
ｓ 左右时ꎬ就能满足发动机在一般工况下的散热要

求[１０]ꎮ 即对于该型冷却风扇ꎬ当其转速为 １ ３００ ｒ / ｍｉｎ
时ꎬ就能提供散热所需风量ꎮ 综合考虑发动机的动力

性、风扇噪声水平与风量大小等ꎬ厂家最终将发动机最

高转速降至 １ ８００ ｒ / ｍｉｎꎮ

图 ５　 不同转速下风扇噪声及风量的变化情况

安装角定义为叶片切面与轮毂平面的夹角ꎬ它也

是影响风扇噪声与风量的重要因素之一ꎮ 笔者通过修

改原始风扇三维模型ꎬ在保证其他参数不变的前提下ꎬ
建立了不同安装角风扇与原始导风罩形成的流体域有

限元模型ꎬ分别对其在风扇转速为 １ ８００ ｒ / ｍｉｎ 时的流

场进行了计算ꎮ 风扇噪声及风量随安装角的变化情况

如图 ６ 所示ꎮ 由图 ６ 可知ꎬ随着安装角的增大ꎬ风量呈

近线性增加ꎬ而风扇噪声在安装角为 ３５°时最低ꎮ
根据厂商提供的叶片数量可选值ꎬ本研究建立了

不同叶片数量的风扇与原始导风罩形成的流体域有限

元模型ꎬ在安装角为 ３５°及风扇转速为 １ ８００ ｒ / ｍｉｎ 的

图 ６　 风扇噪声及风量随安装角的变化情况

条件下ꎬ分别对其流场进行了计算ꎮ 风扇噪声与风量

随叶片数量的变化情况如图 ７ 所示ꎮ 由图 ７ 可知ꎬ风
量随着叶片数量的增加先逐渐递增然后趋于平缓ꎬ在
叶片数量为 ９ 和 １１ 时ꎬ风扇噪声水平均相对较低ꎬ而
在叶片数为 １１ 时ꎬ风扇出口风量达到最大值ꎮ 结合散

热要求ꎬ本研究最终确定选择 １１ 叶片的风扇ꎮ

图 ７　 风扇噪声与风量随叶片数量的变化情况

为了避免孔板式导风罩 ４ 个棱角处由于漩涡造成

的涡流噪声ꎬ建立与孔板式导风罩进风面积相同的喇

叭口式导风罩模型ꎬ在其他条件一样的前提下ꎬ与原始

导风罩进行对比分析ꎮ 风扇与喇叭口式导风罩表面静

压分布如图 ８ 所示ꎮ 由图 ８ 可知ꎬ该型导风罩静压分

布均匀ꎬ有效地避免了孔板式导风罩静压集中的缺点ꎮ

图 ８　 风扇与喇叭口式导风罩表面静压分布

本研究将两种形式的导风罩装上同一款风扇ꎬ在
不同转速下的噪声及风量变化情况如图 ９ 所示ꎮ 由图

９ 可知ꎬ两者所能提供的风量基本一致ꎬ但装上孔板式

导风罩时ꎬ其产生的声功率值整体上要比装上喇叭口

式导风罩产生的声功率值大 １. ５ ｄＢ 左右ꎬ且随着转速

的提高ꎬ该值有所提升ꎮ
１. ５　 结构选型与结果分析

本研究综合考虑安装条件、风量大小及噪声水平
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图 ９　 不同导风罩形式对风扇噪声及风量的影响

等ꎬ结合散热系统选型软件 Ｏｐｔｉｍｉｓｅｒꎬ确定了最适合该 挖掘机的风扇与导风罩型号ꎬ其基本参数如表 ３ 所示ꎮ
表 ３　 推荐使用的冷却风扇及导风罩基本参数

镰刀型冷却风扇 喇叭口式导风罩

风扇直径 / ｍｍ 轮毂直径 / ｍｍ 叶片数量 安装角度 进风口直径 / ｍｍ 出风口直径 / ｍｍ
４９０ ２００ １１ ３５° ６５０ ５２０

　 　 本研究对优化后的冷却风扇与导风罩形成的流体域

再次进行稳态计算ꎬ得到优化前后风量与噪声的对比情况

如图１０ 所示ꎮ 由图１０ 可知ꎬ在提供相同风量的前提下ꎬ优化

后风扇噪声在各个转速下均比原始风扇噪声低１.５ ｄＢ左右ꎮ

图 １０　 优化前后风扇噪声及风量对比

２　 风扇与导风罩流场瞬态仿真

２. １　 瞬态仿真前处理

本研究通过对风扇及导风罩形成的流体域进行稳

态仿真ꎬ定性分析了风扇在旋转过程中噪声产生的机理

及风扇与导风罩不同结构参数对噪声与风量的影响ꎬ为
选择最适合该挖掘机的风扇与导风罩型号提供了参考

意见ꎮ 但单从选型的角度去降低风扇噪声还很难达到

人们所希望的程度ꎮ 为了从吸声、隔声的角度更进一步

降低风扇噪声ꎬ不得不研究其频率特性ꎮ
本研究利用 Ｆｌｕｅｎｔ 软件对风扇及导风罩形成的流

体域进行瞬态仿真分析ꎬ采用 Ｌｉｇｈｔｈｉｌｌ 的声学近似模

型ꎬ将声音的产生和传播过程分别进行计算ꎬ得到噪声

的频率特性ꎮ 考虑到与流场流动的能量相比ꎬ声波的能

量要小几个数量级ꎬ计算气动噪声的生成与传播所用的

网格需要足够精细ꎮ 瞬态仿真中ꎬ单元尺寸定义为

４ ｍｍꎮ 笔者采用动网格模型定义风扇转速ꎬ启用大涡

模型进行声场模拟ꎬ利用 ＰＩＳＯ 算法进行压力与速度耦

合求解ꎬ其他设置与稳态仿真相同ꎮ
一个时间序列做快速傅立叶变换的最高频率可用

如下公式计算:

ｆ ＝ １
２Δｔ (４)

式中:ｆ—分析的最高频率ꎬＨｚꎻΔｔ—时间步长ꎬｓꎮ
根据相关文献ꎬ在实际工程中ꎬ企业一般关注频率

在 １０ ０００ Ｈｚ 以内的噪声特性[１１]ꎮ 由式(４)计算可得相

应的时间步长为 ５ × １０ － ５ ｓꎮ 初步估算空气流过该流体

域的时间大约为 ０. ００７ ｓꎬ为了模拟其整个流动过程ꎬ对
该流体域进行足够长时间的仿真ꎮ 设置时间步数为

１ ０００步ꎬ模拟流体在 ０. ０５ ｓ 内的流动ꎮ 兼顾计算精度

与迭代速度ꎬ将每时间步长的最大迭代次数设置为 ４０
次[１２]ꎮ 当计算到各变量的残差收敛以及风扇出口处风

量稳定时本研究启用 ＦＷ￣Ｈ 噪声模块ꎮ 定义风扇为噪

声源ꎬ根据 ＧＢ / Ｔ２８８８￣９１«风机和罗茨鼓风机噪声测量

方法»设置噪声监测点ꎮ 由于国标规定的监测点已经

超出该流体域ꎬ噪声接收点最终定义在风扇出口端圆心

上ꎮ 设置好参数后继续进行迭代直至噪声结果稳定ꎮ

２. ２　 结果分析

风扇旋转噪声的频率主要与叶片数量及其转速大

小成正比ꎬ从旋转噪声的强度来看ꎬ其基频最强ꎬ其次是
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二次谐波ꎬ总的趋势是逐渐递减ꎮ 考虑到瞬态计算时间

较长ꎬ仅将风扇叶片数作为变量进行仿真分析ꎬ可以根

据结果推断不同转速下风扇噪声频谱的大致变化规律ꎬ
进而为降噪提供依据ꎮ 瞬态仿真中不同叶片数风扇噪

声与风量的变化情况如图 １１ 所示ꎮ 噪声与风量随叶片

数量的变化情况与稳态求解时的结果非常符合ꎬ叶片数

为 １１ 时噪声值达到最小ꎮ

图 １１　 风扇噪声与风量随叶片数的变化情况

由于篇幅限制ꎬ提取叶片数为 １１ 时的风扇噪声频

谱 １ / ３ 倍频如图 １２ 所示ꎮ 由图 １２ 可知ꎬ风扇产生的旋

转噪声最大值均出现在 ５００ Ｈｚ 以下ꎬ即低频段ꎮ 低频

噪声衰减慢ꎬ穿透力强ꎬ直接影响驾驶舒适性ꎮ 在进行

相关降噪措施时ꎬ要有针对性的对低频噪声进行处理ꎮ
笔者建议厂家在动力舱内表面贴针对低频噪声的吸声

材料ꎬ且适当增加风扇附近的吸声材料厚度ꎮ

图 １２　 叶片数为 １１ 的风扇噪声频谱 １ / ３ 倍频

３　 结束语

基于 ＣＦＤ 理论的流场仿真成本低ꎬ且操作简单ꎬ已
经成为探究流场性质的重要方法ꎮ 本研究针对某型挖

掘机冷却风扇出口端噪声值过大的问题ꎬ以冷却风扇与

导风罩形成的流体域为研究对象ꎬ详细介绍了其流场有

限元模型的建立过程ꎬ以风量与噪声为评价指标ꎬ利用

稳态分析法探究了风扇与导风罩结构参数对其影响ꎬ综合

考虑安装条件及发动机性能等ꎬ最终确定使用直径为

４９０ ｍｍꎬ叶片数为 １１ꎬ安装角为 ３５°的镰刀型冷却风扇ꎮ 导

风罩换用喇叭口式导风罩ꎬ发动机转速降至１ ８００ ｒ / ｍｉｎꎮ
本研究通过瞬态仿真ꎬ确定了风扇产生的旋转噪声

均处于低频段ꎬ建议在该型挖掘机动力舱内表面贴针对

低频噪声的吸声材料ꎮ
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