
中文摘要

在五年的从事通用发动机技术开发工作中发现，可靠性是保证发动机产品市

场占有率的最重要的一个方面。统计多年的实验数据和客户质量反馈信息，因温

度引起的问题约占所有问题的23％。温度是影响发动机寿命和可靠性的关键因

素，温度偏高会严重破坏各种润滑环节，降低各零部件的机械强度，增大了排放

污染物的量。虽然现在很多产品是通过模仿国外产品或者做一些小修改得来的，

但由于使用的材料和产品细节处理上的问题，现阶段国内通用发动机整体温度偏

高，火花塞(背风面)最高温度可达到250℃~280℃，甚至测试中还出现超过300℃

的情况，机油最高温度也在130℃一150℃范围内。与国外同行(HONDA、

K矗waSal(i、B＆S、KOHLER等等)相比较，我们通用发动机的温度控制与他们

还有一段差距。

现阶段，国内外通用发动机冷却系统基本采用离心式强制风冷结构。本研究

通过对离心式强制风冷结构的散热片参数、冷却风系统以及其附属机构调整前后

的实验数据对比，总结出通用发动机冷却系统的设计方式和方法。研究主要有两

部分，第一部分以一平板式散热片模块来探讨导风板与散热片距离C和散热片

根部倒圆R对散热效果的影响；第二部分以一台排量为452CC的垂直轴发动机

为基础机型来探讨导流罩的布置和不同叶轮、导风系统对散热效果的影响。通过

实验数据的对比，导风板与散热片距离C主要会影响散热片的散热系数a的变

化；散热片根部倒圆R会影响散热片根部热流的分布和导热量值；发动机导流

罩布置方式的不同会影响到气缸沿圆周的温度分布和均匀度；而不同叶轮、导风

系统会直接影响到发动机的整体温度，包括机油温度、缸头温度等。

通过本次研究的数据分析，合理的导风板与散热片距离C、偏大的散热片根

部倒圆R、合理的发动机导流罩的布置和合适的不同叶轮、导风系统能有效的

降低发动机温度，减少气缸沿圆周的温度差。对提高通用发动机可靠性具有重要

的作用。
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第一章 绪论

1．1国内外通用发动机市场及技术现状

通用汽油机使用定位是作为园林机械、小型农用机械、建筑机械和发电机组

等的动力部件。通用汽油机通常有水平轴系列、垂直轴系列和小型两冲程汽油机

等几大个系列。国际上著名通用发动机厂商如B&S、HONDA、KOHLER、

勋wasaki等在各型号通用汽油机领域内有着针锋相对的激烈竞争，各大厂商竞

争核心是技术创新和质量。

中国通用汽油机行业产品主要集中在lkW～8kW的各档次二冲程、四冲程

系列产品上，技术上基本还处于模仿阶段。尽管近年来通用汽油机行业得到长足

的发展，但由于现实和观念问题，我国的通用汽油机还谈不上高技术，在耐久性、

稳定性方面也还存在诸多问题。尤其是对通用发动机的基础性研究薄弱，导致到

现在还没有形成一套自主有效的产品开发系统。

相比较来说，国外厂商各方面工作都走在前面。在售后服务方面，国外厂商

都有较完善的服务体系，能迅速有效解决客户出现的问题，同时也做好质量反馈

工作，使生产商能及时准确得到信息。在新产品投放上，国外厂商基本有2~3

年的新产品储备期，能提前为市场找到落脚点。在2011年，国内各个通机生产

商为EP：枷阶段而大伤脑筋时，HONDA已经在2006年推出其电控型通用发动
机，而KOHLER在2007年前已经推出电喷型通用发动机和水冷式通用发动机。

1．2通用发动机强制风冷系统设计及温度控制研究现状

在国外，通用发动机生产厂商在发动机冷却方面做了大量的工作，根据具体

的发动机设计出合适的冷却系统，保证在各种情况下发动机温度控制在合理的范

围内。在满足冷却要求前提下，设计出降低噪声的多组不等距叶轮。对散热片导

风系统也有独到的设计和考虑。

在通用发动机领域，发动机的可靠性是保证市场占有率的最重要的因素之

一。多年的市场质量问题分析表明，温度是影响发动机寿命和可靠性的关键因素，

温度偏高严重破坏各种润滑环节，降低各零部件的机械强度，增加机油的消耗，

增大了排放污染物的量。现阶段国内设计的通用发动机整体温度偏高，火花塞(气
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缸头)最高温度已经达到250℃～280℃，甚至测试中出现超过300℃的情况，机

油最高温度也在130℃～150℃范围内。与国外同行(HONDA、l白、Ⅳasal【i、B＆s、

KOHLER等等)相比较，国内发动机的温度控制还有一段差距。

现阶段国内外通用发动机，绝大部分采用离心式强制风冷结构，少数采用液

冷方式。而离心式强制风冷结构的关键——叶轮和导风系统是企业技术层面的

瓶颈，现在基本处于照搬国外样机的状态，没有自主的设计能力。通用发动机冷

却的另一个关键点是气缸头和曲轴箱体(缸体)各部位散热片的布置问题，将理

论分析应用于散热片的布置有一定的难度，通常还是根据以往的经验来确定。现

在国外一些测试项目要求比较高，如热室测试——在环境40℃环境下，测试

发动机性能和温度的变化，温升△T要求5100℃，不解决上述叶轮和导风系统以

及散热片布置等问题，国内的通用发动机很难达到测试要求。

1．3本论文研究的意义

一、解决企业技术难题

通过发动机强制风冷系统的设计和研究，解决困扰企业工程技术人员关于发

动机温度控制的问题，提出解决同类型问题的方法和实施步骤。

二、提高产品的质量

虽然中国还不是一个生产强国，但在冶金、橡胶、注塑、模具、铸造、冲压、

焊接、车、钳、铣、刨、磨以及数控柔性加工等在方面都形成了相当强的生产能

力。在这些工业基础上，利用在通用发动机强制风冷系统的设计成果，制造出质

量更稳定可靠的产品，提高产品的市场竞争力。

三、形成自主产权的相关产品

利用在通用发动机强制风冷系统的设计成果，设计出具有自主产权的相关产

品，提高产品的保护力度。

1．4本文的研究思路及方案

一、研究思路

本次研究拟解决的关键问题有：

①散热片形状和尺寸参数的确定；

②叶轮和导风系统参数的确定；
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③总结通用发动机强制风冷系统的设计方法。

根据本次研究拟解决的关键问题，从以下几个方法开展研究：

1．设计理论的归纳总结

由于叶轮设计属于离心通风机领域，专业性强，牵涉流体力学、噪声学等学

科知识，已掌握的基础知识不能满足实际设计需要。因此，还需要对有关专业进

行学习和研究，掌握主要设计理论及设计参数确定方法。查阅国内外有关方面的

论文、专著等，了解现阶段的发展状况，做到设计高起点，高要求。

2．国外产品的分析研究并与设计理论相比较

由于国内尚未形成一套自主可行的方法，通过对国外参照产品进行分析研

究，增强对理论的理解。根据对比的情况，可以看出国外产品的设计思想及国内

产品存在问题，例如制造问题对产品的影响，飞边对气流的影响等等。

3．自主设计产品的验证和修正

结合企业产品的需要，设计出自主产品。对产品进行全方面的测试，比较实

测和理论值的差别和特点，找出差异的具体原因，得出设计过程中的注意问题，

对前期的设计方法和方案进行修正，使下一次设计避免这些问题的出现。逐步形

成自主的设计方法和流程，保障产品设计的合理和有效。

二、实施方案

在现在的有关风冷发动机冷却系统设计的文献和资料中，主要是针对风冷柴

油发动机的研究和探讨，而对通用发动机强制冷却系统的研究很少。但在多年通

用发动机开发设计中，我深刻体会到冷却系统对于发动机污染物排放、可靠性和

耐久性的重要性。

现阶段，国内外通用发动机冷却系统基本采用离心式强制风冷结构，少数采

用液冷方式。本研究希望通过对离心式强制风冷结构的散热片参数、冷却风系统

以及其附属机构调整前后的实验数据对比总结一些通用发动机冷却系统的设计

方式和方法。研究主要有两部分，第一部分以一平板式散热片模块来探讨导风板

与散热片距离C和散热片根部倒圆R对散热效果的影响；第二部分以一台排量

为452cC的垂直轴发动机为基础机型来探讨导流罩的布置和不同叶轮、导风系

统对散热效果的影响。

最后，通过整理对比各种实验数据，分析其变化趋势，找出以后有用于设计

的出发点和方案。
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第二章通用发动机冷却系统的研究方法

2．1通用发动机的散热和散热片的研究方法

2．1．1发动机的散热和散热片

发动机的冷却系统根据使用的冷却介质的不同，基本分为风冷发动机和液冷

发动机。由于风冷发动机结构简单、质量轻、使用维修方便等特点，现在通用发

动机基本采用风冷结构。

在风冷发动机中，由于气缸内的燃气向外界冷却空气的传热过程是一个非常

复杂的过程，为计算方便，将这一过程分为三个步：

①燃气向气缸内壁传热：

②气缸内壁向气缸外壁的导热；

③气缸外壁向冷却空气的传热。

图2．1散热过程

一、燃气向气缸内壁传热

发动机气缸内的传热是一个非常复杂的过程。在一个工程循环中气体与气缸

内壁的传热过程存在巨大的差异。在进气过程中，进入气缸内的可燃混合气温度

低于气缸内壁温度，这时内壁将向可燃混合气传热，直至压缩过程到某一点结束。

随着可燃混合气被压缩，其温度不断提高，当其温度高于气缸内壁时，可燃混合

气开始向内壁传热，由于混合气会在气缸中运动，这一过程是一个复杂的对流换

热过程。在燃烧过程中产生的高温燃气会通过对流放热、气体辐射和火焰辐射对

气缸内壁传热，这一个过程更为复杂。在做功(膨胀)和排气过程中，燃气温度

较高，这两个过程都是燃气向气缸内壁传热。
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气缸内的传热是对流换热和辐射换热的周期变化过程。这一过程中，工质向

缸壁的放热系数吆是评价这一个过程非常重要的指标。放热系数啦与工质的运

动速度、压力、温度以及内壁面形状和温度等因素有关。放热系数％可用以下

经验公式进行近似计算：

①|Nusselt(努赛尔)公式【l】：

纠166历(1+l“晰o．42l蝉 (2-1)
Ig—Ia

式中P瑚气瞬时压力：
卜工质瞬时温度；
o—令却空气温度：
％——活塞平均速度。

②Eichelbreg(艾切尔伯格)公式f2】：

口g=2．44√踟√p结 (2．2)

Eichelbreg公式与Nusselt公式比较，温度指数值增大，压力指数值减小，而

活塞平均速度的影响用l／3次方。该公式计算所得的结果对低速发动机是合适的，

但对于高速发动机就显得偏低。由于Eichelbreg公式简便，一般适用性较好，所

以此公式还被广泛采用。对于高速发动机，公式中的系数可以适当加大。

现在放热系数％的经验公式很多，它们都各自适合所试验的机型，不能普

遍适用。

二、气缸内壁向气缸外壁的导热

气缸内壁向气缸外壁的导热，其方向与温度下降的方向是一致的。假设沿气

缸高度和圆周具有相同的温度，则热流具有径向的方向。但是，温度无论是沿高

度或沿圆周均不相等。由于这种情况，其热流实际上不是径向的，而是由三个分

量组成，即径向热流、轴向热流和切向热流。一般情况下，轴向热流和切向热流

分量相加约为径向热流分量的l／5～l／10。因此，在大多情况下，轴向热流和切

向热流分量可以略去不计。

当气缸的外径与内径之比小于2时，则缸壁曲率的影响可以忽略不计，可以

根据平壁导热公式来计算由气缸内壁向气缸外壁所传导的热量【3】：

Q2=凡A(fl·f2)协 (2-3)

式中扣_毽厚。

三、气缸外壁向冷却空气的传热

在没有散热片情况下，从气缸外壁向冷却空气的热量为：



【4】为：

K2=T了弓丌 (2_6)
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当冷却空气流过两相邻的散热片时，可以看作空气流过平板的流动过程，见

图2．2。在两相邻的散热片之间的气流由气流中心和两个层流附面层组成，气流

中心的流动情况随着冷却空气流速改变而变化，一般为紊流，其平均速度较高，

而附面层流速较低。层流层中的热交换以热传导为主，而空气导热性很差，因此，

附面层越薄，气流中心层越厚时，由散热片向气流的传热就越强，反之则越弱。

因而常常以临界附面层的厚度来确定散热片的间隙。经测试，在空气流速为

40“s时，两附面层的总厚度约为2nuIl，若设计的散热片间距小于2．5I啪，则传

热效率会明显下降【5J。

由散热片向冷却空气的传热量，可以用下式表剥6】：
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Q=凡cf(k如) (2·7)

式中 F——散热片表面积；

抗f—_；[热片的放热系数；
fm——散热片平均温度；

厶——冷却空气温度。

af可以按以下公式计算：

l、按相似准则计算【7】：

从散热片传向冷却空气的放热系数，可用由圆管研究试验所得出的公式来估

算：

口／：o．024告掣)08e)037 (w／m2·K) (2．8)
d '， d

d=4F|k aL=钆婶p．们

式中 d——当量直径(m)；

卜散热片间通道截面积(m2)o
矗一宙道截面周边长(m)；
A——空气导热系数A=O．02477W／m．h·K；

a——导温系数(m2／S)；

卸——空气的定压比热容(M唱·K)：

)，——空气的运动粘度)，=叩锄，(rn2／s)；

珂——空气的动力粘度(Pa·s)；

p——空气的密度p=1．235蝇／o；

∞一西过散热片间隙的空气平均流速(1n／s)。
2、经验计算公式计算【8】：

甜=240．7【o．0247·o．00372(f0’8矿‘4)】甜∞ w／m2·K (2．9)

式中 Z——散热片的高度(cm)；

p——散热片的节距(cm)；

w——拎却空气的速度(knl／}1)．

计算出散热片的放热系数掰后，即可计算出散热片的散热量Q。

对流换热过程是一个非常复杂的过程，放热系数是研究这一过程重要参数，

由于放热系数与流体的种类、温度、流动速度以及通道的形状和大小等因素相关，

这样造成很多经验公式只能适用于所实验的机型。但这些经验公式的结果有助于

对传热过程和散热片设计有所帮助。
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根据大量的实验研究，影响散热片放热系数的因素很多，可以归纳如下：

①根据冷却方式的不同，散热片高度对放热系数的影响：在自然通风冷却情

况下，散热片高度的增加将使散热片间距内的冷却空气流速降低，ocf也随之下降。

②散热片间距给定后，在相当大的方位内，散热片的厚度并不影响放热系数

甜，这是因为间距不变情况下，流动的几何特征尺寸没有变化。因此认为散热片

厚度不影响放热系数反r是一个非常好的近似。

⑧冷却空气流速vf对放热系数有很多大的影响。一般情况下甜随冷却空气

流速1，f的O．75次方而增加，因此提高空气流速是提高甜的有效途径之一。

④随着气缸直径的变化，层流和紊流边界层所占的表面之比也要变化，这使

得放热系数甜也发生变化。一般对某一缸径发动机所实测的甜值，不能应用于

其它缸径的发动机上。若用相似准则表示，那么放热系数依赖于气缸平均直径

既，其关系为【9】：

馓艇、|D毒3

⑤散热片间距S是影响放热系数甜的重要因素。如果间距非常小，将不会

形成紊流流动，af明显下降，这使得换热大为削弱。图2．3给出冷却空气流速不

同时傩随散热片间距的变化，由图可以看出甜随间距的增加而提高。
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图2．3不同流速下，放热系数随散热片间距的变化【10l

六、散热片的设计

风冷发动机气缸外壁和散热片向冷却空气的散热，主要是靠散热片的散热。

要使发动机工作可靠，必须进行冷却，使其保持一定的温度状态，并根据散热片

向冷却空气散发的热量进行散热片的合理设计。

散热片的设计要求主要是：冷却空气流过散热片时，空气阻力要求最小；散
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热片的材料应具有良好的导热性能，以取得较高的散热效率；尽量节省材料：散

热片要有一定的机械强度，且便于制造。

散热片的主要结构参数见图2-4。图中工为散热片高度，P为散热片的节距，

S为散热片的间距；“为散热片厚度。

图2-4散热片主要结构参数

现代风冷发动机散热片的主要结构参数及散热片尺寸见表2．1。

表2．1 散热片主要结构参数‘11’ (mm)

散热片 铝合金 铸铁

结构参数 气缸盖 气缸体 气缸盖 气缸体

散热片高度三 15～75 15～35 15～50 14～30

散热片节距P 3．5～8 3．5～8 6～12 6～12

两散热片间距S 2～6 2～6 4～8 4～8

散热片厚度如 1．5～2．5 1．5～2．5 2～4 2～4

散热片的断面形状可以为抛物线形、三角形、矩形和梯形。从传热角度考虑，

抛物线形是最理想的散热片形状。抛物线形的散热片沿剖面纵方向的热梯度一

定，散热效率高，并且风道阻力小，材料得到最有效的利用。但实用上，鉴于散

热片剖面形状对散热效率影响有限(一般不超过8％)，因此，选用时往往主要考

虑结构、工艺上的可能性。抛物线型由于制造困难，实际上不采用。通常采用梯

形和矩形散热片，用梯形的更多。

散热片高度的设计，不仅受到发动机总体尺寸的限制，而且也受到材料导热

性能的影响。一般在不增加总体尺寸的前提下，其高度尺寸应尽可能大些，但是

当制作散热片的材料导热性较差时，往往过高的散热片并不能起到良好的冷却作

用，因此，散热片高度是有一定限制的。
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散热片的节距对散热效果影响较大，采用较小的节距，可以使散热面积增加。

但是过小的散热片节距，不一定能达到良好的散热效果。由于过小的节距使得空

气流动阻力增加，相邻散热片之间气体层流靠近，紊流层减薄，使散热片散热效

果变差。在设计散热片时，其节距可以设计成相等的或不相等的。

2．1．2散热片传热的计算

在风冷发动机中，散热问题是一个非常重要而且复杂的问题。要对散热片的

放热量做精确的计算，特别是气道空气阻力的计算，是非常困难的。因此，在设

计风冷发动机时，要广泛地利用同类型发动机的统计资料和试验资料。但还是可

以用计算方法来估算散热片表匿尺寸，进一步为确定散热片形状提供参考。

一、冷却介质必须带走的热量以及所需冷却空气的估算

为了使发动机工作可靠，必须对发动机进行必要的冷却，使它保持一定的温

度状态。由冷却空气所带走的热量可以有下列经验公式估算【12】：

Q=彳6A风／3600(1d／S) (2-lO)

式中 彳—．传给冷却系统的热量占燃料热能的百分数，发动机是汽油机

时，彳=0．20～O．27；

曰——燃料消耗率(kg／l(W．h)；
A——功率(kW)；

风——燃料低热值，对于汽油可取“000 U瓜g。

已知所需散热量后，可以估算所需的冷却空气量：

G=烈颤纽·fal)】(啦) (2-11)

式中 唧——空气定压比热容，取1．047U／蚝·K；

fal——流向散热片的冷却空气的温度；

允——离开散热片的冷却空气的温度。

设p。为空气的密度，则得到冷却空气的容积流量：

玩=∥咖a啾fa2-厶1)】(mj／s) (2一12)

二、气缸散热性畿的估算

在散热片结构尺寸设计以后，应该验算气缸的散热量，检验其能否与所需散

热量相适应。

散热面平均换热系数a为【13】：

a=(54．5121．51．7907P‘8／P4)w O洲m7．h·K') (2．13)

式中w——羚却风速(“s)。
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当量换热系数a’为：

a7=。【／P【m胁厅7(1+JII 7／D2)／m)+S】 (1cJ／m2．h·l() (2．14)

朋=2矾加

办7=斛晶汜(m)

式中 砧——散热片材料的热导率，铸铁为190～210l(J／m2．h．K，铝合金为

525～630IcJ／n12．h·K：

办’——散热片当量高度；

th朋厅’——双曲函数。

换热系数计算后，则气缸散热量为：

Qt=Ql+Q2 (2-15)

Ql为气缸盖散热量：

Ql=，l妇’(rlmo胁)

Q为气缸体散热量：

Q=凡妇’(‰删
梳=(射妨／2=如十4∥2

式中 ^、凡——气缸盖和气缸体外壁基本表面积，即未布置散热片时的

表面积；

fl肘、如m——燃料消耗率(kg／l(W．h)；气缸盖和气缸体散热片根部平

均温度，通常取铝合金fl。=150℃，‰=llO℃，铸铁fl。=180℃， 挖。=130

℃：

触——泠却通道中冷去空气的平均温度；

f|、如——散热片通道空气进出口温度；

加——流过散热片通道时，冷却空气的温升，气缸盖为40～70℃，

气缸体为60℃，一般估算时，彳f可取为40℃；

f——气缸数。

2．2通用发动机冷却风扇的相关研究

2．2．1发动机风冷系

由于风冷发动机表面空气通道阻力较水冷系统高，因而风冷发动机中要求风

扇有较高的压力。目前大排量的风冷发动机广泛采用轴流式风扇，以保证其冷却

效果。．
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针对通用发动机结构布置和维修简单的要求，离心式风扇在这一领域被广泛

采用。现在国内对强制式风冷发动机的风冷系统的研究资料很有限，尤其以发动

机冷却基础上探讨离心式冷却风扇的设计更少。

2．2．2发动机冷却风扇

由于针对发动机风冷系统中的离心式叶轮的设计资料有限，因此本研究从离

心通风机领域入手，了解离心式风扇的一般计算方法和特性。虽然通风机领域和

发动机冷却领域对于离心式风扇具体要求有一些不相同，但可以作为发动机冷却

领域的设计参考。

一、叶片出口角对离心式风扇的影响

在离心式风扇的几何参数中，叶片的出口角肠是一个非常重要的参数。它
对叶轮的压力、功率和效率都有很大的影响。

1．触对叶轮压力的影响

图2．5叶片出口速度三角形

从图2．5所示的叶片出口速度三角形，算得：

尸抽印眈c2呻=p抛(阮也mco伽) (2·16)

出口的子午速度一般为径向，故风扇的理论流量可按下公式计算：

Q T=7渤62晓m (2·17)

变换后为

晓m=Q T／(7渤62) (2-18)

式中D2——叶轮的直径；

62——叶轮出口宽度。

将上式代入式(2．16)得：

尸伽=p逅一p抛Q T／(7渤62c2mt诹) (2-19)

在叶轮的几何尺寸一定、转速一定情况下，由式(2．19)可知，胁与9是
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线形关系，如图2．6所示。

Q T

图2．6不同触时P如与Q T的关系【14】

当触=90。即为径向叶轮时，式2-19中的ta枷=∞，得：尸伽=p砭。
压力线是通过纵坐标轴上的点p名平行于横坐标轴的一条直线，这时P T西不

随9 T改变。

当触>90。即为前向叶轮时，t矾趾为负值，这时尸知随Q t的增大而增大，

压力线是通过纵坐标轴上的点p逅并向上倾斜的直线。

当触<90。即为后向叶轮时，t狮2为正值，这时尸‰随9 T的增大而减小，
压力线是通过纵坐标轴上的点』D记并向下倾斜的直线。

由图2．6可以看出，在相同流量时，前向叶轮的压力最高，后向叶轮最低，

径向叶轮介于两者之间。

2．触对叶轮功率的影响

叶轮的理论功率为：

淅=尸如·9 (2-20)

将式2．17代入上式得：

ⅣT印远舛户抛Q}／(7渤62晓mt批) (2·21)

根据式2．2l可以绘制出叶轮的功率线图2．7。



图2-7不同触时ⅣT与Q T的关系㈣

当触=90。时，功率线是通过坐标圆点的一条直线。当风2>90。或触<90。

时，功率线则为通过坐标圆点而分布在直线上面或下面的抛物线。

从图2—7中可以得出，当叶轮流量9增大时，前向叶轮的功率急剧增加，

而后向叶轮的功率增加缓慢。

3．触对叶轮效率的影响

由于叶轮的效率涉及到各种损耗，不能简单的说明。在这里只能简要的论述

一下触对叶轮效率的影响。

图2．8为不同触时叶轮的叶片形状和叶片出口速度图。

图2．8不同触时的叶片形状和出口速度副16】

从叶片形状来分析，后向叶轮的流道较平滑，气体在其中流动的阻力损失小；

前向叶片有拐弯，流道的形状不理想，阻力损失大，径向叶片介于两者之间。所

以后向叶轮的效率高，而前向叶轮的效率低。

从出口速度图来分析，在位。相等即流量相同情况下，前向叶轮的c2。，痧抛，

后向叶轮的c2水抛，径向叶轮的晓．萨抛。根据Q=1．c2u√(2嘲，由于后向叶轮的
c2呐最小，反作用度Q值最大，因此在扩压部分变动压为静压的过程中的损失最

小。而前向叶轮的反作用度Q值最小，因此扩压部分变动压为静压的过程中的损
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失最大。这是后向叶轮效率高于前向叶轮的另一个原因。

由于后向叶轮的效率高，大功率的叶轮多采用后向叶片。对于转速或叶轮圆

周速度受到一定条件限制，而又要求有较高压力的中小型叶轮用途来说，常常会

采用前向叶片。

二、叶轮回转面内的二元无黏流动

离心叶轮内的实际流动情况比上述理想的一元流动复杂得多，所以进行二元

无黏流动分析是必要的。

由于叶轮回转面内的二元无黏流动的受力和速度分析过程复杂，这里不做详

细说明。如图2．9所示，叶片压力面和吸力面的速度分布。

图2．9叶道内速度分布

叶道的宽度为口，中点M处，刀：o。刀=．以处为叶片的工作面(又称压力

面)；拧=以处为叶片的非工作面(又称吸力面)。
后向叶轮叶道截面上的相对速度为：

M声='．，m(J·，艘c)+2‘p刀 (2·22)

以疗=-以代入式2．22，得到压力面上的相对速度：

聊芦Mh-口(∞·w，m／披c) (2—23)

以疗=以代入式2．22，得到吸力面上的相对速度：

ws=”，Ⅲ+反∞一w，m／披c) (2—24)

式2．23和式2．24中，∞．M，m／2Rc一般为正值，对比式2．23和式2．24得讹>

帅，即吸力面上的速度大于压力面上速度。从式2．23还可看出，当叶轮的流量

小到一定程度，以至帅<以∞．慨偬c)时，聊为负值，也就是说，在压力面上
将产生倒流现象【171。

由相对运动的伯努利方程可知，因为叶片压力面上的速度小于吸力面上的速

度，所以压力面上的静压大于吸力面上的静压，也就是说叶片的两面产生压力差，

这也是叶轮能够把能量传递给流体的根本原因。

同理推导前向叶轮中叶道截面上的相对速度为：
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w=M，m(J+，涩c)+2∞刀 (2—25)

压力面上的相对速度：

wp=w，m一口向+w，m／缎一 (2—26)

吸力面上的相对速度：

ws-嘲，m+烈∞+wh／2尺c) (2—27)

将式2-25、式2—26、式2—27与2．22、式2．23、式2．24对比可以看出，前向

叶轮流道截面上相对速度分布的不均匀程度比后向叶轮的不均匀程度大，而且前

向叶轮叶片两面的压力差大于后向叶轮。

三、有限叶片数对叶轮的影响

根据回转面内的二元无黏流动的分析，叶道截面上沿周向的相对速度分布是

不均匀的，而根据无限多叶片数叶道的分析沿周向的相对速度是相等的。造成这

种速度的不均匀是由于有限叶片数所引起的。

如将叶轮内外周围封闭，当叶轮旋转时，在两叶片之间会产生如图2．10(a)

所示的轴向涡流。图2-lO(b)为假想敞开叶轮不旋转时的流动情况。图2．10(c)

表示敞开叶轮旋转时叶道内某截面上的相对速度分布。很明显，

图2-10(a)和(b)中的速度分布合成以后即为图2．10(c)中的速度分布。

(a)封闭叶道中的轴向涡流(b)开口叶道中的相对流动(c)旋转叶道中流动

图2．10气体在叶道中的流动【ls】

由于轴向涡流的存在使得叶道出口相对速度的方向偏转一个角度，而不是沿

叶片的切线方向流出。图2·ll中撇：为叶片的出口角，傲。为无限多叶片时的出
口相对速度，№为有限叶片数时的出口相对速度，屈为偏转后的气流角。绝对周

向分速度便由晓呻变为晓。。



箍三童适用筮动扭猃塑丕统欧班究左洼
4“

图2．1l 叶道轴向涡流的影响【19】

无限多叶片数的理论压力为：

尸佃=p抛c2哪 (2-28)

同理，有限叶片数的理论压力为：

尸T=p抛晚u (2—29)

因为晓u<c2啪，所以尸T<尸‰，即有限叶片数引起理论压力的降低。有限叶

片数时的理论压力与无限多叶片数时理论压力之比为：

口=尸T／尸‰=晓。／幻呻=l一4c．如岬 (2．30)

式中 4仉=c2岫．晓u

口称为环流系数或者滑移系数。压力的降低是由于绝对周向速度滑移所造成

的。需要说明的是有限叶片数压力的降低并无任何能量损失，所以下降后的压力

户T仍为理论压力。

由于实际问题的多样性和复杂性，前人提出许多计算滑移系数的公式和方

法。

(1)斯托多拉(stodola)方法【20】

斯托认为有限叶片数时叶道出口气流周向绝对分速的减小是由于轴向涡流

所引起的，并假设此轴向涡流相当于以叶道出口宽度口为直径角速度为∞的旋转

运行。

斯托多拉公式：

∥：l一—』型嘴兰一 (2-31)Z(“2一——L)
万D262taIl历2。

式中Z——叶片数。

推到此公式时未考虑出口叶片曲率会引起离心离的影响。后弯叶片的曲率半

径较大，比较接近此假设。此外，该方法未考虑叶道径向深度的影响。DI／伤值
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的大小会影响出口的流动状态。当叶道较长叶片数较多时，径向深度的变化对叶

道出口处流动的影响较小。因此叶道较长、叶片数较多的后向叶轮采用斯托多拉

方法比较准确。

(2)爱克(B．Eck)方法【21】

爱克认为，出后处的相对速度由彻m变为耽是由于以叶道出口宽度d为一

边的正方体的旋转所引起的。

其滑移系数公式为：

胪■丽矗面 Q。2’

l+!缕堕!竺丝

对于轮盖与轮盘平行的叶轮，有

s=斜一(剀8 ‘I ＼D2 J l

结果：

∥=

l+sin历2
万

(2．33)

对于轮盖倾斜的叶轮，有

s=(胁学篙)半(肌脚L 3 6I+62， 2
、 7

对于c庐常数即RF常数的叶轮，

黜262他．尺1)
根据式(2-33)计算出的p值在30。铂2<50。的范围内与实际情况相吻合。
当触>50。时误差将增大。实验证明[22】，对于轮盖与轮盘平行的叶轮，用1．5+

(1．1触／90。)代替式(2．30)中的冗s叫‰，其计算结果与实验值较一致。这时，
式(2．30)变为：

∥=

l+
1．5+(1．1肪：／90。)

该式适用于20。啦<170。的范围内。
(3)掣删方法‘231

(2．34)
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该方法重点是先求出叶片出口气流偏斜后的角度肛，而后在计算出晓u和滑

移系数p，珥玎H方法提出的计算应的经验公式为：

co5}I统=co与趾+七c2u昀／(z抛) (2-35)

系数七的值视叶片的形式和叶片入口气流冲角为正或为负而定，值见表2．2。

表2．2 七的值

项 目 正冲角时 负冲角时

前向叶轮 4 6

径向叶轮 3 8

后向叶轮 2 6～8

斯托多拉公式(2．31)和爱克提出的公式(2-32)都是按照无黏流动理论导

出的。爱克提出的公式(2．34)和IIA阿提出的公式(2．35)是半经验和经验公
式，已考虑到黏性的影响。斯托多拉公式(2．31)和爱克提出的公式(2．32)只

适用于后向叶轮，爱克提出的公式(2．34)和U叮M提出的公式(2．35)可用于

各种形式的叶轮。

上述计算滑移系数的方法都欠准确。人们试图找出更准确的计算方法。文献

洲论述了用stan池快速近似法计算出叶片表面速度分布后求滑移系数的方法。

对三个叶片型线不同其他参数都相同的叶轮计算出滑移系数p值与实验测得值

的误差，多数情况下较按斯托多拉公式和爱克公式计算出的F值的误差小一些。

文献【25】介绍了对不同叶片数触=150。的前向叶轮，用快速近似法计算出叶片表

面速度分布后求口值与按【IArH方法计算的结果较接近，与实验值的误差也较

小。但这些计算方法较复杂，应用不便。

有限叶片数除对压力影响外，由于叶片厚度的存在，使得叶道的截面积减小，

对流量产生影响。考虑叶片厚度后的理论流量计算公式为：

Q T=渤621：2c12面=7吐)161nclm (2·36)

式中 n——叶道入口截面堵塞系数：

仃一叶道出口截面堵塞系数。
从图2．12看出，叶片出口圆周上的厚度为副si瓶，叶片入口圆周上的厚度

为6l／S雌1，赴和万I为叶道出口和入口处叶片的厚度。一般情况下，菠苟l。
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图2．12叶片的入口和出口

叶道出口处的栅距为：

如：7让)2／Z

叶道出口截面的堵塞系数为：

记=(如·占2／si嘏2)／如 (2—37)

同理，叶道入口截面的堵塞系数为：

们=(，l-6l／Sin邱1)／fl (2·38)

四、叶轮的设计

由于叶轮设计中涉及的问题非常多，为了能简单方便的设计出叶轮的初样，

可以从以下几方面来讨论叶轮的设计。经过实验后对其设计进行一定的修改，以

达到设计目标。

1．转速、叶轮出口角和叶轮外径的确定

在进行通风机设计设计时，可根据经验，参考图2．13中反映触与压力、功

率的关系，结合实际使用情况，确定叶片的形式。

选定转速拧后，可先选取叶片叶片出口角度触，因为它是影响通风机性能

的一个极其重要的参数。根据触的大小，叶片分为后向、径向和前向三种形状。
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压力曲线与功率曲线的比较【26】

在确定和后，可计算叶轮的圆周速度地：

一房 (2．39)

式中 卜通风机压力；
广t体密度，当介质为空气时，取户=1．235kg／m3：
r压力系数。

根据不同的压力系数，可按照下面的范围预测出触值‘271。

触≤90。时，|Ic，=1．2～1．4

90。邵b2<150。时，y=1．4~2．2

触>150。时，j|f，-2．2之．8

如果计算出的z12值过大，不但噪声过大，还受到叶轮强度的限制。必要时

可增大定的触，以降低珑。
珑确定后，计算出叶轮外直径眈：

Z)2=60讹／(兀功 (2-40)

2．叶片入口宽度的确定



图2．14叶轮的几何参数

6l-罢(1∥)篆 (2-41)

令参：c’lm，co，则得：

址等(1-U2)告 (2-42)

式中 D1——叶片入口处平均直径，D1。D0；

移——毂径比，D=形Do：

甜一入口气流轴向速度；c’l广叶道入口前的气流子午速度；
Ⅳr叶轮入口截面气流充满系数；

对于自由入口的光滑锥弧形集流器，_庐l；对于自由入口的锥形集流器，

口o=o．9~0．95；对于带进气箱的筒形入口，Ⅳo=0．8~o．9或更低【231。

jJ l——叶道入口前截面气流充满系数。

对于后向叶轮，_l=0．85~0．95；对于前向叶轮，F o=O．7～0．9f2引。弧形或锥形

轮盖，取高值；平轮盖，取低值。

大量高效率离心通风机的统计数据【29壤明：大多情况下，垂印，l幽<l。
根据高效率的后向通风机的统计资料得出的通风机效率与面积比冗／风的关

系曲线，如图2．15所示【26】。^和凡分别为叶轮入口截面面积和叶道入口截面面

积。由图可以看出，叩>80％的通风机的叶道入口截面面积远远大于叶轮入口截面

面积，即6值远远小于l。
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图2．15 ，l肿与通风机最大效率的关系

对于前向叶轮，叶片宽度较窄，DD值也较小，气流由轴向变为径向的过程

中，曲率较大，易于产生边界层分离。如果流速降低过多，将加剧这种分离。按

量应选取大一些，大量数据表明许多较高效率的前向通风机的舀值都较大。

待叶片入口直径Dl确定后，即可根据通风机的结构特点选取适当的_o、Ⅳ

l和6，按照式(2．42)计算出叶片入口宽度6l。

3．叶轮入口直径的确定

确定叶轮入口直径眈的原则是尽可能使叶轮内的流动损失最小。

以下是一种计算肪的公式：

式中 刁v——容积效率；

Do=七

七=3．25

(2．43)

石——进气装置的损失系数，对形状良好的进气箱， 蠡=o．1~o．4【30】，

对于轴向自由进气，石-o；

蠡一一叶轮内轴向变径向拐弯处的损失系数，对前向叶轮，蠡=

0．2加．4，对后向叶轮，6=O．2~o．3【28】；

乒——叶道内的损失系数，对前向叶轮，凸=0．3~o．4，对后向叶轮，

药=O．2棚．3【2引。

4．叶片入口角的确定

由于叶片入口角风l受到预旋、叶道入口前速度分布不均匀和冲角的影响，

其确定需要多方面综合考虑。
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(1)预旋的影响

对于预旋，引入一个参数：预旋系数91。

不计预旋的后向叶轮的气流角∥7 l一般在30。左右，取∥7 l=300，ta够7

l=0．577。计入预旋后气流角的增加值为：

△8‘产8’h·8’、

不同的值时郐7 t的计算结果如表2．3。

表2-3筇7 1的计算

9l O．05 O．10 0．15 0．20 O．25 0．30 0．35 O．40

l-9l 0．95 O．90 0．85 0．80 0．75 0．70 O．65 0．60

O．577／(1叩1) O．607 0．64l 0．679 0．72l 0．769 0．824 O．887 0．962

∥7 lX。 31．3 32．7 34．2 35．8 37．6 39．5 41．6 43．9

郐7 lo 1．3 2．7 4．2 5．8 7．6 9．5 11．O 13．9

(2)叶道入口前速度分布不均匀的影响

图2．16表示气体在叶道入口前子午面上的速度分布。图中c，lm一为轮盖处

的子午速度，c’-m血为轮盖处的子午速度。速度分布不均匀使轮盖处的气流角增

大，轮盘出的气流角减小。为了减小气流角这种明显差别，通常采用叶片入口处

斜切的方法，不需要全部改变叶片入口角，如图2．16中所示。

(3)冲角的影响

对于后向叶轮，按照叶片入口角绝对速度为径向的气流角∥7，选取冲角时，

如不计预旋，似应选取不大的负冲角或零冲角，但由于预选的存在，一般主张选

取一定的正冲角。有的主张卢0。．5。【271，有的主张卢3。～16。f3l】。

图2．16叶片入口前速度分布
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而对于前向叶轮则不然。由于前向叶轮的流道要要拐弯，会引起较大的边界

层分离。为了减小这种分离，需要减小拐弯处的曲率，应选取较大的叶片入口角，

即取较大的正冲角。这样做，虽然会增加叶片入口的冲击损失，但可以更多地减

小叶道内的流动损失，反而提高叶轮的流动效率。一般资料介绍肪l应在40。～60

。的范围内。

5．叶片数的确定

叶片数Z对通风机的性能有较大的影响。叶片数与滑移系数和叶道内的流动

损失密切相关。叶片数增多，可减小叶道内轴向涡流的强度，使滑移系数值增大，

提高了通风机的压力系数。叶道内的流动损失主要来自两方面：一是摩擦损失；

二是边界层分离引起的涡旋损失，叶片数增多时，旋涡损失减小，摩擦损失增加；

叶片数减小时，旋涡损失增加，摩擦损失减小。当中必有一种流动损失为最小的

最佳叶片数。

对于后向叶轮来说，可以使用下式来计算叶片数：

z：舸里坐sin垒!±丝 (2．44)么=刀巧。一SIn二———二一 LZ一44)

D2一Dl 2

式中 口——叶栅密度

口可以根据以下经验公式计算【32】：

删．5+1．7s岫趾
在其他条件相同的情况下，前向叶轮与后向叶轮比较，应该有较多的叶片数。

后向叶轮流道中的损失以摩擦损失为主，旋涡损失较小；而前向叶轮单个叶片的

载荷大，二次流的影响大，且流道拐弯处的曲率大，流道中的旋涡损失较大。叶

片数增加时，摩擦损失增大，后向叶轮的效率会降低，前向叶轮中虽然摩擦损失

增大，但旋涡损失将大幅度降低。此外，增加叶片数可增加滑移系数，因而提高

了压力。

现有性能较好的前向通风机的叶片数都等于12或大于12。

对于前向叶轮来说，可以使用下式来计算叶片数：

z：2．1仃里垫 (2．45)
尺2一R1

式中 仃=2．2～3．5【14】

6．叶片出口宽度及轮盖形状的确定

叶片出口宽度6z的大小与出口速度的大小和方向有关。通风机的流动损失

很大程度上决定于出口速度。为了减小叶轮内的损失，要求出口相对速度不宜降
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低过多；为了减小蜗壳内的损失，则希望纰不要过高：两者是互相矛盾的。叶

片宽度的大小还与轮盖形状有关。轮盖形状的好坏，对通风机的性能有明显影响。

此外出口相对宽度62／D2还与通风机压力曲线的形状有关。因此，如何确定62是

需要多方面考虑的一个问题。

对于前向叶轮，叶道拐弯处的叶片角伽为90。。拐弯前气流是减速的，拐

弯后是加速的。此外，前向叶轮的反作用度较后向叶轮小得多，扩压部分的流动

损失很大，适当加大叶片出口宽度62以减小出口后的绝对速度，对提高通风机

的效率是有利的。

五、叶轮蜗壳外周型线设计

蜗壳的任务是将离开叶轮的气体导向蜗壳出口，并将部分动压转变为静压。

蜗壳内的流动十分复杂，气体沿着蜗壳流动的同时，不断有气体从叶轮进入蜗壳，

是一个连续的过程。此外叶轮出口气流的不均匀性和气体黏性的影响使蜗壳内的

流动更加复杂。蜗壳型线的设计不仅直接影响到蜗壳内的流动损失，还对相应叶

轮的气动性能有反影响。

根据推导得：

图2．17气体在机壳内的流动

灭：R：P妇：R：P恤五争 (2．46)

式中 见——叶道出口半径：

62——蜗壳宽度；

62——叶片出口宽度；

c
7

2。广一叶道出口后周向速度5
a’r叶道出口后气流角。

式(2-46)表面气体微团的运动轨迹为一对数螺旋线。对于每个9值都可得

到一个灭值，把各点连起来就是蜗壳的型线，如图2．17所示。截面a．a称为蜗

线终了截面，A称为终了截面的张开度。



Q-Q n时的漉线

图2一18对数螺旋线机壳 图2．19气体在非额定工况时的情况

式(2-44)中的流量为额定流量9。按式(2．44)绘制的蜗壳只适用于额定

工况。从图2-19中得知：当流量少Qn时，叶轮出口附近的流线将背离叶轮旋转

方向倾斜，因此一部分气体未进入蜗壳的螺形部分，而直接流向出口。结果在蜗

壳内内螺形部分里的流动情况与额定工况下的流动情况基本一致。当流量皿Qn
时，将有一部分气体不流向出口，而重新进入蜗壳的螺形部分，使螺形部分的流

动情况与额定工况下的流动情况基本一致。可见，不论流量大于或小于额定流量，

螺形部分内的速度几乎不变。

阿基米德螺旋线方程：

彳，=J屯朋妒

胤卅乜研妒
式中聊=62ta眦位纵2柏c，2也)

(2-47)

(2．48)

在实际使用中，常常采用正方形法和不等距方形法绘制蜗壳的型线，如图

2．20和图2．21所示。

图2-20用正方形绘制的机壳 图2．2l用不等距方形绘制的机壳

六、叶轮蜗壳蜗舌和蜗壳出口的设计

蜗舌是用以防止一部分气体在蜗壳内循环流动的。蜗舌可分为平舌(即无
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舌)、短舌、深舌和尖舌四种，如图2．22所示。

从图2-23看出【331，有舌时通风机的效率大幅度提高，压力也有所增加。随

着比转速的增大，蜗舌对通风机性能的影响逐渐降低。

蜗舌越深，它与叶轮出口间的间隙越小，蜗壳螺形部分与蜗壳出口间的泄漏

量越小，对提高通风机的效率和压力有利，但噪声增大，且效率曲线变陡，使合

理工作区减小。采用最多是短舌和深舌。短舌多用于高比转速的通风机。采用短

舌时效率曲线平坦，合理工作区较大。深舌多用于低比转速的通风机。

图2．22各种不同的蜗舌

P

2．0

＼口
／ ＼
／

， I
“

|f 、
， ＼

l
＆ Jp

，，

＼

＼

}

f
f

叩

O．6

O．5

O．4

O．3

O O．1 O．2妒

——有蜗舌⋯一无蜗舌

图2-23蜗舌对通风机性能的影响

蜗舌顶端与叶轮外圆周的间隙为f，如图2．22中所示，f值一般为：

r=(O．05卸．10)伤 (2．49)

蜗舌顶端圆弧的半径为r，如图2．22中所示，，I值一般为：

，．=(O．03~o．05)眈 (2．50)

式(2-49)和式(2—50)中的系数，大型通风机取低值，小型通风机取高值。

间隙，不但影响通风机的气动性能，对噪声的影响更大。图2．24表示蜗舌间

隙变化与4声级厶的关系【261。当蜗舌间隙小时噪声很高，随着间隙的增大，噪

声将下降。由于蜗舌间隙的不同，同一台通风机在最佳工况点的彳声级相差达到

18dB(A)。

蜗舌顶端半径，的变化对通风机的气动性能无明显影响，但对噪声的噪声却

不能忽视。图2—25表示蜗舌顶端半径变化对噪声的影响。从图可见，最大相差

可达6dB(A)。

对于蜗壳出口的设计，参考图2．26，蜗壳出口截面积为C8，蜗壳终了处截面

积为彳曰，B为蜗壳宽度。两截面积的比值一般为：伽=1．3～1．4。
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随着蜗壳出口面积的增大，通风机的静压增加，但在很多情况下出口速度仍

过大。为了提高这部分能量的利用，常常在蜗壳出口后增设一段扩压管。
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图2—24蜗舌间隙对噪声的影响
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图2—25蜗舌尖部半径对噪声影响

图2—26中的耐段即为扩压管。蜗壳出口气流通常向着叶轮旋转方向偏斜，

因此扩压管的扩散角应朝着叶轮旋转方向，扩散角p一般为6。～8。。为了减小

扩压管的长度，可将扩散角日加大到129。扩压管的宽度可与蜗壳宽度B相等

或逐渐扩大。
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图2．26蜗壳出口

七、叶轮的噪声特性及控制方法

叶轮在正常运转条件下的噪声主要由旋转噪声和涡流噪声组成。

旋转噪声又称为离散频率噪声，它的发生机理有二：一是由于叶轮上的叶片

打击周围空气，引起气体的压力脉动而产生噪声；二是由于叶轮叶道出口处往往

会出现脱流区，气流很不均匀。这种不均匀的气流周期性作用于周围介质或蜗壳

上产生压力脉动而形成的噪声。

旋转噪声的频率为：

厂=碰：I／60(Hz) (2—51)

式中 疗——叶轮的转速，r／mill；

Z——叶片数；

f=l，2，3··．，谐波序号，l为基频。

基频的噪声强度最强，高次频的强度依次减弱。

涡流噪声主要是由于随机脉动力使气体发生扰动形成压缩和稀疏过程产生

的，它是一种宽频带连续谱。涡流噪声的主要来源是：

①叶轮和蜗壳等流道表面上的气流形成湍流边界层，边界层内湍流的脉动

压力产生噪声。

②边界层发展到一定程度与壁面分离，形成脱流区，将造成较大的压力脉

动。叶轮叶道出口表面容易形成脱流区，这也是涡流噪声的主要来源之一。

③叶轮盖和轮盘边界层中，由叶片工作面的高压区向非工作面的低压区流

动形成的二次流会产生涡流噪声。

④叶轮轮盖与入口集流器间径向间隙内的气流流动会产生涡流噪声。

⑤叶轮入口前的前导器内与叶片入口前的拐弯处气流不均匀产生的噪声。
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上述各种涡流噪声中边界层分离引起的噪声和径向间隙内引起的噪声是主

要的，其他各项噪声一般较低。

以下是有关如何降低叶轮噪声的一些思考：

(1)增大叶片出口角降低圆周速度【34】。

(2)精心设计蜗壳的舌部。

(3)采用旋转扩压器。

(4)叶道入口和出口采用整流网格。

(5)叶轮采用倾斜叶片。

(6)叶片穿孔。

(7)采用不相等的叶片间距，可以降低基频的声功率，但不能降低总声能，

可以使基频的声能分布到较宽的频率的范围内，并且可以使基频的峰值移到低频

部分，从而使通风机噪声的干扰能力大大降低，但采用此法将引起通风机效率降

低。

2．3本章小结

在发动机运转时，直接与高温燃气相接触的零部件(如气缸盖、气缸体、活

塞、气门等)受到强烈的加热，如果不加以适当的冷却，会使发动机过热，充气

系数下降，燃烧不正常(早燃、爆燃)，机油变质和烧损，运动零件的摩擦和磨

损加剧，引起发动机的动力性、经济型、污染物排放、可靠性和耐久性全面恶化。

通常经发动机冷却系统带走的热量约占燃料总热量的25‰30％左右。对于
通用发动机，冷却系统以采用强制风冷式居多。

对于风冷发动机，首先要保证气缸体和气缸盖上的散热片有足够的散热面

积。由于受到进排气口分布情况、冷却气流的组织分布等的因素的影响，常常无

法准确的计算出所需要的散热片。通常可以用比散热表面积来评价散热表面积是

否足够。根据相关资料，对于通用发动机单位功率散热表面积为250~400cm2／kW，

升排量散热表面积为3000～5000cm2／L。散热表面积是一个非常重要的参数，但

同时也需要了解能影响散热性的其他参数(如散热系数、流速)对整个冷却系统

的作用。

冷却系统除了散热片外，叶轮及导风系统的设计是一个关键。本研究从离心

通风机领域入手，了解离心式风扇的一般计算方法和特性。对于后面的发动机冷

却系统试验研究中有关叶轮和导风系统的重新设计起到指导性作用。虽然通风机

领域和发动机冷却领域对于离心式风扇具体要求有一些不相同，但可以作为发动
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机冷却领域的设计参考。
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第三章通用发动机冷却系统的试验研究

在上一章研究的基础上，再以一个平板式散热片模块以及一台452CC的垂

直轴通用发动机为基础进行了4个方面的研究试验：导风板与散热片距离C对

散热效果的影响；散热片根部倒圆R对散热效果的影响；导流罩布置方式对散

热效果的影响；不同叶轮、导风系统对散热效果的影响。

3．1实验设备、实验载体

3．1．1实验设备

序号 设备名称 型号 生产商

l 垂直轴发动机测试台 VACD．22kW 天津科达

2 机油温度传感器 ．30℃—400℃ 天津科达

3 缸头温度传感器 ．30℃~400℃ 天津科达

4 风速仪 testo 435 德国德图(testo)

5 压力表 PG．1 OO．1 02VP 日本COPAL

6 深度游标卡尺 150mm 成都成量

7 电流表 30A．DC

8 电压表 100V二DC

9 电阻丝 铁铬铝电热合金

10 可调电阻 o~50Q

“ 高温陶瓷板 5mm 自制



3．1．2实验载体

1．垂直轴发动机(LONCIN)

型号 LClP92F．1 图片

排量 452CC

最大功率 1 0．0kW／3600印m

最大扭矩 29N。rn／2600印m
j

，

。．彳东

状态 量产
⋯饕

2．平板散热片



3．不同布置方式的左右导流罩
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4．不同叶轮、导风系统(外罩)

原状态 新设计
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图3-l 导风板与散热片距离C对散热效果的影响实验装置

测挝点

实验方法：

①将整套实验装置置于恒温(20士2℃)空间内：

②在散热片内距表面5 nlrll处安装一个温度测量点，如图3．1所示；

⑧调整导风板位置，确定一个导风板与散热片距离C，并固定导风板；

④启动均匀的恒流速v!f(20IIl／s)冷却风(注：冷却风采用压缩空气整流得

到)对散热片冷却，但冷却风不能直接吹向电阻丝；

⑤对电阻丝进行通电(恒电压)，调节电阻，使电阻丝达到10A稳定电流；

⑥在电阻丝通电分别在60S、90S、120S、150S、180s时记录测量点的温

度；

⑦测量完后，用冷却风将整套测试装置进行冷却直至达到恒温空间温度

(20士2℃)。

⑧改变导风板与散热片距离C(O、2．5、5、7．5、lO mm)，并固定导风板。

重复啪步骤，但电阻丝通电电流和电压不变，并记录温度数据。

3．2．2散热片根部倒圆R设计方案及试验方法

本实验采用平板散热片的结构来验证散热片根部倒圆月对散热效果的影响。

实验装置的设计方案如图3．2所示。
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图3．2散热片根部倒圆R对散热效果的影响实验装置

测堑白

实验步骤：

①将整套实验装置置于恒温(20士2℃)空间内；

②在散热片内距表面5 mm处安装一个温度测量点，如图3．2所示；

③调整导风板位置，确定一个导风板与散热片距离c，并固定导风板；

④启动均匀的恒流速w(20IIl／s)冷却风(注：冷却风采用压缩空气整流得

到)对散热片冷却，但冷却风不能直接吹向电阻丝；

⑤对电阻丝进行通电(恒电压)，调节电阻，使电阻丝达到10A稳定电流；

⑥在电阻丝通电分别在60S、90s、120S、150S、180S时记录测量点的温

度：

⑦测量完后，用冷却风将整套测试装置进行冷却直至达到恒温空间温度

(20士2℃)；

⑧通过NC机加工方法，将散热片根部倒圆尺由3 mm修改为l mm；

⑨重复④k⑥步骤，但电阻丝通电电流和电压不变，并记录温度数据。

3．2．3导流罩的布置设计方案及试验方法

本实验采用整机(LClP92F．1)来验证不同导流罩对散热效果的影响。

实验装置的设计方案如图3．3所示。
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图3-3导流罩不同的布置对散热效果的影响实验装置
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实验步骤：

①检查仪器、仪表工作是否正常；接通燃油；

②检查发动机的完整性，导流罩采用方式一：

③起动发动机，调节测试台架，使发动机以50％负荷运行20分钟；

④热车后，调节测试台架，使发动机以油门全开、转速为3600叩m下运行

20分钟，最后记录图3．3中所示ABCD四个测量点温度、火花塞温度以及机油

温度。

⑤关停发动机，更换导流罩布置(方式二、方式三、方式四)；

⑥重复④步骤，并记录温度数据。

3．2．4不同叶轮、导风系统设计方案及试验方法

本实验采用整机(LClP92F．1)来验证两种叶轮、导风系统对散热效果的影

响。原状态叶轮以及导风系统如图34所示，新设计叶轮以及导风系统如图3．5

所示。

图3-4原状态叶轮以及导风系统



图34原状态叶轮以及导风系统(续)

图3．5新设计叶轮以及导风系统

涡流



图3．5新设计叶轮以及导风系统(续)

实验步骤：

①检查发动机的完整性；

②将发动机安装在测试台架上，首先装配原状态叶轮以及导风系统；

③起动发动机，调节台架，使发动机以50％负荷运行20分钟；

④调节台架，发动机油门全开、转速分别为(2200rpm、2400rpm、2600rpm、

2800叩m、3000叩m、3200叩m、3400印m、3600印m)下各运行l0分钟，并记录

最后时间的火花塞温度以及机油温度；

⑤关停发动机，更换新设计叶轮以及导风系统；

⑥重复④步骤，并记录温度数据。

3．3本章小结

根据第二章中有关散热片和叶轮及导风系统的理论研究方法，并结合实际工

作的应用，在本次研究中实施四个方面的试验方案。

对于散热片的研究，从大量的书籍和研究资料来看，现在主要集中在散热

片的散热面积、散热片截面形状、冷却风流量等的讨论，而对散热片与导风板的

关系、散热片根部的形状等的探讨非常少。由于这两方面对所有的散热片具有适

用性，针对这种情况，本次试验使用～个平板散热片模块进行测试，以找出一些

规律和数据。
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现在通用发动机冷却系统基本采用离心式强制风冷结构。冷却空气的组织、

叶轮和导风系统是整个冷却系统的重点。

本次试验以一台排量为452CC的垂直轴发动机为基础机型来探讨发动机导

流罩的布置方式的不同对气缸沿圆周的温度分布和均匀度的影响程度；不同叶

轮、导风系统对发动机的整体温度的影响程度，包括机油温度、缸头温度等。

本研究希望通过对离心式强制风冷结构的散热片参数、冷却风系统以及其附

属机构调整前后的实验数据对比总结一些通用发动机冷却系统的设计方式和方

法。
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第四章试验结果及分析

4．1导风板与散热片距离C对散热效果的影响

表4．1不同的导风板与散热片距离C测量点的温度记录表

记录时间
C

60s 90s 120s 1 50s l 80s

On硼 105℃ 115℃ 11 8℃ 119℃ 118℃

2．5mm 104℃ 114℃ 116℃ 116℃ 116℃

5mm 102℃ 110℃ 112℃ ll 1℃ 112℃

7．5mm 103℃ 109℃ ll l℃ 112℃ lll℃

10m【m 102℃ 11 l℃ 1 12℃ ll l℃ 112℃

从表4_l中看出，随着导风板与散热片距离C减少，并达到一定距离后，

散热效果有所下降。这是由于随着当导风板与散热片距离C减少，冷却气流通

过阻力增大，流速w下降，根据式(2．11)，散热片的散热系数af将下降，由根

据式(2．7)Q=砌(缸∞可得散热片向冷却空气的传热量将减少，使散热效果下
降。

为了尽可能地减少空气阻力而提高散热效率，根据多年的实验数据和本次试

验数据统计分析，在每个节距断面内，散热片断面所占的面积为25‰35％为宜，
而空气通道断面所占面积为65‰75％，如图4．1所示，(两+&)／(&十&懒)
=．25％一35％。

从提高流速w而获得更大散热系数甜考虑，应该加大导风板与散热片距离C，

以减小冷却空气阻力。但在发动机实际应用中，导风板与散热片距离C也不是

越大越好。实际上发动机的冷却空气流场是不均匀分布，如图4_2所示。导风板

与散热片距离C过大时，大量的冷却空气沿着散热片与导风板之间的间隙流出，

造成流过散热片的空气量减少，散热片的散热量下降。当发动机转速下降时，冷

却风量也随之下降，该情况变得更明显。一般情况下，导风板与散热片距离C

在5～8咖范围合适。



散热片7 导风板

图4．1 一个节距内的面积 图4．2冷却空气流量分布

4．2散热片根部倒圆R对散热效果的影响

表4．2不同的散热片根部倒圆R测量点的温度记录表

记录时间
R

60s 90s 120s 150s 180s

3mm 105℃ 112℃ 112℃ 111℃ 1 12℃

lnun 102℃ 108℃ 109℃ 108℃ 108℃

图4-3散热片不同根部倒圆的热流场分布

从表4．2中看出，散热片根部倒圆尺由3mm调整为lmm后，测量点的温度

有所下降。如图4-3所示，散热片根部倒圆犬由3mm调整为lmm后，热流场分

布发生变化，散热片根部的导热面平均宽度由Bl减小到B2，降幅为25％

『(B1．B2)／Bl】。由于导热面平均宽度的减小，使得从缸壁向散热片导热面积减

少，在导热系数不变情况下，从缸壁向散热片导热量也减少。

对于发动机冷却来说，上述的情况是不利的。实际上希望从散热片根部向散

热片导热量更多，使气缸不至于过热，而造成过大的变形。
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从另一个角度来说，散热片根部倒圆R的加大能增强散热片的强度，减少振

动噪声。

4．3导流罩的布置对散热效果的影响

表4．3不同的导流罩布置各测量点的温度记录表

导流罩布置
测量点

方式一 方式二 方式三 方式四

A 125℃ 127℃ 126℃ 127℃

B 142℃ 145℃ 144℃ 144℃

C l 82℃ 1 82℃ 170℃ 177℃

D 135℃ 137℃ 136℃ 138℃

火花塞温度 190℃ 192℃ 190℃ 192℃

机油温度 95℃ 95℃ 9l℃ 94℃

从表4．3中看出，不同的导流罩布置方式会影响到缸体和气缸头的背风面温

度分布以及机油温度。

方式一中，如图4-4所示，冷却风基本只对气缸和气缸头的迎风面和左右侧

面进行冷却，而背风面得不到冷却，使得背风面的气缸壁温度比其它面要高，这

必定造成气缸的变形，严重情况下会造成发动机窜气量急剧增加，机油消耗量加

大甚至使发动机发生冒蓝烟。

方式二中，如图4-4所示，左右导流罩下部带有一定的导向，但其导向长度

不足，对整个冷气空气流场没有明显的改变，背风面还是得不到很好的冷却。从

表4．3可以看出，对于发动机的整体冷却效果没有改善。

方式三中，如图4．6所示，进一步加大左右导流罩下部的导向部分，使更多

的冷却空气进入气缸和气缸头的背风面，使得背风面散热片得到冷却，增大该部

位的散热量。而且经过热交换的热空气通过左右导流罩的缺口流出发动机，同时

将热量带走。这种方式在一定程度上加大发动机的散热量，并且能减少气缸沿圆

周方向的温差，降低气缸变形。从表4．3可以看出，这种方式对于增强发动机整

体冷却效果能起到一定的作用。
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图4-4方式一冷却空气流场分布 图4．5 方式二冷却空气流场分

图4-6方式三冷却空气流场分布 图4-7方式四冷却空气流场分布

方式四中，如图4-7所示，气缸左右两侧的冷却空气基本能流经背风面的散

热片。气缸左右两侧的冷却空气会在气缸和气缸头的背风面相遇，由于左右导流

罩形成了封闭式冷却风道，冷却空气只能通过散热片与导流罩的狭小缝隙流出，

这样就会造成冷却空气流速急剧下降，热交换效率降低。同时流过散热片的冷却

空气流量减少，其带走的热量也随之减小。从表4-3可以看出，这种封闭式的导

风设计对于发动机的整体冷却效果没有明显的改善。

通过试验数据的对比，总体来说，导流罩按方式三布置可以提高发动机的整

体冷却效果，更重要的是减少气缸沿圆周方向的温差，减小气缸变形和磨损。
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如图3．3方式三中，左右导流罩之间的距离三5、￡6需要结合散热片的设计、

冷却风的流速和分布状态并通过试验验证而得到。一般情况下，气缸沿圆周的温

差不宜超过45～50℃，可以认为所设计的左右导流罩之间的距离三5、三6是合理

的。气缸沿圆周的温差最理想的状况是能达到20~30℃。

从冷却均匀程度来说，方式四是比较好的设计，主要问题是如何让热空气能

顺畅流出发动机，并将热量尽快带走。根据上述要求，一种方案就是增大气缸背

风面散热片与导流罩的距离，另一种方案就是在气缸背风面处导流罩处增加开

口，以便热空气能顺利排走。

在第三章图3．3中可知，由于发动机进排气口位的布置和冷却风的流向的不

同，散热片的高度在各个方向也不同。通常情况下，靠近排气口方向的散热片高

度比其他地方高一些。如果以气缸迎风面散热片高度为三l为基准，进气口一侧

散热片高度三4可为(1．0~1．3)￡l，气缸背风面散热片高度三3可为(2．0~4．O)

三l， 剩下一面的散热片高度三2可为(1．5~2．5)三l。这样的布置也是为了降低

气缸沿圆周的温差。

4．4不同叶轮、导风系统与对散热效果的影响

从表4-4中看出，新设计的叶轮和导风系统对发动机冷却效果还是有明显的

作用。这是本次试验所希望得到的有利结果。

火花塞以及机油温度在不同转速下有明显降低，验证了发动机整体的冷却作

用的加强。

表44两种叶轮、导风系统下各测量点的温度记录表

火花塞温度 机油温度
转速

原设计 新设计 原设计 新设计

2200叩m l 88℃ 167℃ 106℃ 92℃

2400印m 1 89℃ 17l℃ 107℃ 95℃

2600甲m 19l℃ 175℃ 109℃ 96℃

2800叩m 195℃ 179℃ 110℃ 98℃

3000甲m 198℃ 1 82℃ l 11℃ 100℃

3200巾m 200℃ 1 85℃ 113℃ lOl℃

3400印m 203℃ 188℃ 114℃ 103℃

3600叩m 205℃ 192℃ 115℃ 105℃
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表4．5为原设计和新设计叶轮主要参数的对比，新设计叶轮主要对叶片出口

角触、叶轮内径D，、叶片宽度6、叶片数Z等几个重要参数进行调整，以提

高叶轮的出风流量Q。

表4．5两种叶轮主要参数表

主要调整参数 原设计 新设计

叶片出口角邱2 139。 125。

叶片入口角加l 600 340

叶轮外径说 218 215

叶轮内径Dl 160 136

叶片宽度6 40 48

叶片数Z 24 18

叶轮流量Q O．24m3／s(3600叩m) 0．30m3似3600巾m)

压力尸 2600Pa 2350Pa

功率尸e 624W 705W

流量增量 增加25％

功率增量 增加12．98％

从第三章图3．4可以看出原设计中有三个方面的问题：

一、叶轮的导流外罩的型线不符合离心叶轮常用的阿基米德螺旋线，使得整

个导流系统效率偏低。

二、导流蜗壳的蜗舌与叶轮距离偏大，气流泄漏量偏大，使得整个风冷系统

效率低，且蜗舌结构强度差，在不均匀气流场中容易产生振动，从而产生振动噪

声。

三、由于叶轮没有轮盖，在叶片顶部与导流罩之间形成一个大尺度的强烈旋

涡，而且该旋涡大小会随着叶片顶部和导流罩的距离增大而加大，这样会降低叶

轮的效率。同时由于旋涡的影响，使得从叶轮流出的气流向外偏转，气流流向与

导流罩形成一定的角度，会增加气流与导流罩的摩擦损失。

针对原设计的三个问题，在新设计中进行一些改，如图3．5所示。

一、叶轮的导流外罩的型线采用近似的阿基米德螺旋线，使得导流系统效率

提高。

二、减小蜗舌与叶轮距离，降低气流泄漏量，提高整个风冷系统效率。修改

蜗舌结构，由直板调整为圆角R结构，降低噪声。
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三、在叶轮上增加轮盖，一方面可以提高叶轮结构强度，另一方面可以减小

在叶片顶部与导流罩之间形成旋涡的强度和尺寸。由于减小了旋涡的强度和尺

寸，使得从叶轮流出的气流向外偏转情况得到很好的改善，气流流向基本沿着叶

轮轮盖倾斜角度方向，减少气流与导流罩摩擦损失。

实际发动机设计中，叶轮参数的调整需要进行冷却空气流量的验证，以帮助

初步确定叶轮参数的修改是否合理，最后再通过试验验证其可行性。

根据第二章式(2．8)可以估算出发动机所需散热量：

Q=彳6R‰／3600

=0．27x0．380×l O×44000／3600

=12．54((1cJ／s))

根据第二章式(2．10)可以估算出冷却空气的容积流量，环境温度为40℃：

K=Q／驴a啾纽-如1)】

=12．54／【1．235×1．047×(75．40)】

=0．277(m3／s)

从表4．5设计数据和上述计算结果对比，新叶轮的设计能满足发动机冷却要

求，从表4．4实验数据也得到验证。
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第五章结论及展望

5．1全文总结

由于发动机冷却系统的设计及温度控制涉及多方面的因素，不能仅从单一方

面来解决该问题。导风板与散热片距离C、散热片根部倒圆尺、导流罩的布置以

及不同叶轮、导风系统的设计都是非常重要的。

本研究针对上述四个影响到发动机冷却方面的问题进行了深入研究。为了便

于研究和试验的实施，研究分为有两部分，第一部分以一平板式散热片模块来探

讨导风板与散热片距离C和散热片根部倒圆R对散热效果的影响；第二部分以

一台排量为452CC的垂直轴发动机为基础机型来探讨导流罩的布置和不同叶轮、

导风系统对散热效果的影响。通过实验数据的对比分析，导风板与散热片距离C

主要影响散热片的散热系数a的变化，从而改变了散热片的散热量；散热片根部

倒圆R影响散热片根部热流的分布和导热量；发动机导流罩的布置方式的不同

影响气缸沿圆周的温度分布和均匀度：而不同叶轮、导风系统会直接影响发动机

的整体温度，包括机油温度、缸头温度等。

综上所述，合理的导风板与散热片距离C、偏大的散热片根部倒圆R、合理

的发动机导流罩的布置和合适的不同叶轮、导风系统对发动机的整体冷却有着明

显的帮助。

按照此上述几个方面的考虑和改进，可以有效得提高发动机整体冷却效果，

降低机油温度可达lo~15℃，并减小气缸圆周的温差，提高发动机寿命和可靠性。

S．2研究展望

通过本次的研究，解决了企业在产及新设计通用发动机冷却系统的技术难

题，为企业工程技术人员提供解决同类型问题的方法和实施步骤。对于企业而言，

可以将这些研究结合到实际的产品设计中，避免一些问题，提高产品的质量，制

造出质量更稳定可靠的产品，提高产品的市场竞争力。研究的成果可以转化为自

主产权，利用在通用发动机强制风冷系统的一些研究成果，设计出具有自主产权

的相关产品，提高产品的保护力度。

从很多研究资料中了解到影响发动机冷却和温度的因素还有很多，而且很多
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方面无法用一个或者多个定量值来衡量，常常需要进行大量的试验来验证设计的

合理性。

在实际有关发动机冷却系统的设计工作中，常常出现其他一些困惑的问题。

例如在进行V型双缸发动机开发过程中，快速成型样机(曲轴箱体、曲轴箱盖、

气缸头)的机油温度要比工程样机发动机温度低20～25℃，经过多次实验数据分

析，是否与材料有关。快速成型样机的快速成型件采用锻铝，工程样机采用铸铝。

有关嵌铸式气缸套的导热问题也是实际工作中常常遇到的问题。所有希望以后能

在这些方面进行进一步的研究和探讨。
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