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发动机进气噪声气动声源特性分析
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摘 要：目前主要通过进气空滤器对发动机进气系统的气动噪声进行降噪，而通过对气动声源的研究进行源头降

噪具有一定实际意义。但由于进气道-气门-燃烧室等的特殊性，难以测量声源的声学状况，故以进气道-气门-燃烧室为

研究对象，通过仿真研究气动声源位置分布。结果表明：进气门密封锥面处偶极子声源强度较大；两进气道的气流相

遇处以及靠近壁面处四极子声源强度较大。在原有结构中改变进气门过渡圆角半径R对气动噪声源进行控制，R增大

为11 mm时，偶极子和四极子声源声压级(Sound Pressure Level，SPL)峰值分别降低7 dB和8 dB，噪声主要集中在中低

频区域，频率大于2 000 Hz后SPL衰减迅速。增大R可以降低噪声源处的声能量，从而降低对外表现的噪声。
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Abstract : At present, the intake air filter is mainly used to reduce the aerodynamic noise of engine intake systems, thus

the research of the aerodynamic sound source has some practical significance. However, it is difficult to measure the acoustic
performance of the aerodynamic sound source because of the structural particularity of inlet-valve-combustion chamber
system. In this paper, the distribution of aerodynamic sound source of the inlet-valve-combustion chamber system is studied
by numerical simulation. The results show that the intensity of dipole sound sources on the surface of the sealing cone of the
intake valve is higher, and the intensity of quadrupole sound sources near the wall is higher at the air flow intersection of the
two inlets. In the original structure, changing the transition fillet radius R of the inlet valve can control the aerodynamic
noise source. When the R is increased to 11 mm, the peak sound pressure levels (SPLs) of dipole and quadrupole sound
sources are reduced by 7 dB and 8 dB, respectively. The noise is mainly concentrated in medium-low frequency range, and
the SPL attenuates rapidly when the frequency is greater than 2 000 Hz. Increasing R can reduce the sound energy at the
noise sources so as to reduce the external noise.
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按照发动机噪声产生来源，可将噪声分为气动

噪声、机械噪声和燃烧噪声。随着近几年电喷技术

的开发和发动机结构设计的完善，燃烧噪声和机械
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噪声被较好抑制。进气气动噪声是发动机的主要气

动噪声，但由于空滤器和发动机舱的限制，抑制进气

噪声一直是重点和难点。为保证汽车具有良好的噪

声、振动与声振粗糙度（Noise Vibration Harshness，

NVH）性能，应控制进气噪声声能量的大小[1]。发动

机进气过程受转速或节气门开度等因素的影响，吸

入空气量、气流速度等均会产生较大变化，从而造成

进气过程中涡流强度与压力脉动较大，进而产生较

大的气动噪声[2]。同时，进气噪声的声能量与进气系
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统结构有着重要的联系，合理设计进气系统的结构

可以有效降低进气噪声。针对进气噪声的控制，主

要有两种可行的切入点：一是声源控制；二是噪声传

递路径的控制。

刘丽媛等[3]根据涡轮增压发动机进气噪声的特

性，设计了不同形式的进气消声器，并分析组合结构

对消声器性能的影响。Raimo等[4]利用不同材料和

不同结构之间组合形成的高阻尼效应，在超过一个

倍频程范围内获得了超过30 dB的降噪量。王志强

等[5]利用声学仿真分析软件，对设计的消声器进行仿

真分析，所设计的消声器在中高频传递损失可超过

20 dB，为后续设计消声器提供理论支持。刘晨等[6]

研究发现高频段增压器的进气噪声可以通过安装消

声器的方法得到有效抑制，在消声器中加入声衬，可

以进一步减弱进气噪声，为消声器设计提供参考。

以上研究均通过合理改进消声器的结构达到从传递

路径上降低噪声的目的，却较少有人研究噪声声源

的分布以期从声源角度降低进气噪声。基于此，本

文主要研究进气道-气门-燃烧室处的噪声声源的位

置分布以及声能量的大小，同时，为说明结构对声源

的影响情况，尝试采用 3种方案修改进气门颈部圆

角R，揭示其对噪声源的影响，为从声源角度降低进

气噪声提供设计参考。

由于进气道-气门-燃烧室处温度较高且采用试

验的方法会对噪声源产生一定的干扰，笔者采用仿

真的方法进行进气道和气门处声源的仿真研究。首

先，使用发动机一维仿真软件构建发动机模型并根

据试验数据进行校核[7]。将通过一维仿真所得数据

作 为 计 算 流 体 动 力 学 (Computational Fluid

Dynamics，CFD）仿真的边界条件，分析得出不同发

动机转速和进气门升程下偶极子和四极子的声能量

大小及位置分布[8－9]。改变进气门过渡圆角半径，求

得声源的声压级频率响应，分析进气门过渡圆角半

径对气动噪声的影响，为进一步降低进气噪声声源

处声能量提供参考。

1 气动噪声理论

Ffowcs-Williams 和 Hawkings 利用广义函数法

在连续方程和 N-S 方程基础上建立了 Ffowcs

Willianams—Hawkings方程（ FW-H方程），FW-H方

程能够准确描述静态流体中动态物体与流体相互影

响所引起的发声问题[10]：
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式中：c0为声速；Ft为外力；i、j表示变量分量；m为质

量；v为速度；ρ为介质密度；t为时间；x表示方向；Tij

为Lighthill张量因子。其中：

Tij = ρvi vj + pij - c20 ρσij (2)

方程式（2）右侧第一项表示单极子声源；第二项

表示偶极子声源；第三项表示四极子声源。而这也

是目前根据噪声产生机理组成气动噪声声源的3种

形式。其中 3种声源的形式如图 1所示。单极子声

源是由于流场中质量或热量分布不均匀造成的。单

极子和脉动球体一样，声功率向各个方向均匀辐射，

指向性为圆球。偶极子是由两个相角相差180°的单

极子形成，一个形状和体积都不变的圆球来回振动，

其两端表面振动的相角相反，这是最常见的偶极子。

偶极子声源没有质量或热量的变化，但圆球振动时

需要外力。四极子辐射源自黏滞应力，当流体中无

其他物体时，其只能产生成对且相反的力，这就等价

于成对的相等且相反的偶极子，所以四极子是应力

声源。将其等效为位置和体积均不变的球，反复振

动时在直径方向凸出，垂直此直径方向凹进。亚声

速和超声速湍流喷注中主要的声源就是四极子。

图 1 声源的种类与形式

对进气道-气门-燃烧室的气动声源进行仿真分

析时，可以将内壁面视为完全刚性壁。因此，单极子

声源可以忽略。对于进气过程，存在固体壁面的流

动问题，需计算偶极子声源。且根据前人研究，四极

子声源的声强与8阶马赫数成正比。所以本次仿真

主要考虑偶极子和四极子声源的分布以及声能量的

大小[11-12]。

2 数值边界条件及模型处理

2.1 数值边界条件获取

本课题采用的发动机为直列四缸 2.0 L自然吸

气汽油机，发动机具体的结构参数如表 1所示[13],配

气相位如表2所示。

利用GT-Power建立发动机一维模型进行仿真

计算，模型共包括 3个主要部分：进气系统、气缸曲

轴箱及排气系统。再对仿真结果进行后处理，输出

发动机功率和扭矩外特性曲线。

图 2 所示为发动机转速在 1 000 r/min～6 000

r/min功率和扭矩外特性试验与模拟结果对比曲线

图。随转速变化的扭矩和功率的仿真数据与试验数
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表 1 发动机技术参数

参数

缸径/mm

活塞行程/mm

冲程

连杆长度/mm

单个气缸气门数

进气门直径/mm

进气门气门杆直径/mm

进气门密封锥角

进气门头部背锥角

最大进气门升程/mm

最大转速/(r∙min-1)

数值

86

86

4

153.5

4

32

7

45°

25°

8.3

6 300

表 2 进气配气相位

参数

进气门开

进气门关

数值

上止点后5°

下止点后55°

据整体趋势均吻合良好，且功率和扭矩的最大误差

均不超过5 %。故搭建的发动机一维模型准确度较

高，其计算结果可以作为后续声学仿真的边界条

件[14]。

获取发动机的进气门配气相位用于三维仿真模

型的建立。在进气门开度为 2 mm～5 mm（步长为

1 mm）条件下，对进气门和活塞之间的相对位置进

行研究。其中进气门升程曲线如图 3所示，进气过

程中活塞位置曲线如图4所示。

将仿真所得缸压和进气道入口压力作为进出口

边界条件。当曲轴转角范围为 360°～540°CA 时，

1 000 r/min～5 000 r/min（步长为1 000 r/min）转速下

进气过程中缸压曲线如图 5所示；进气道压力曲线

如图6所示。

从图5至图6可以看出，气缸和进气道内存在明

显的压力波动，且进气道入口压力出现高于大气压

图 3 进气门配气相位

图 4 进气过程活塞位置

的情况。这是由于进气门周期性地开启和关闭以及

活塞运动导致进气系统中存在压力脉动，这种情况

下进气动力来源于气流惯性。

在不同发动机转速和气门升程的匹配下，缸内

压力和进气道入口压力差值均不相同。两者压差绝

对值越大，进气过程中气流速度也就越大，气动噪声

就越高。因此，结合大量不同发动机转速和气门升

程匹配下的仿真结果，可知本例仿真中，当发动机转

速为 4 000 r/min 时，进气门升程为 2 mm（简称为

4 000 r/min-2 mm）；发动机转速为 5 000 r/min 时，

(a) 扭矩仿真与试验值对比 (b) 功率仿真与试验值对比

图 2 扭矩和功率仿真和试验值对比

发动机进气噪声气动声源特性分析 223
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图 5 缸内压力

图 6 进气道入口压力

进气门升程为5 mm（简称为5 000 r/min-5 mm）。两

种工况下缸内和进气道入口压力差分别为

-28.707 kPa 和-28.679 kPa，这两者压差是最大的。

下面将针对这两种工况展开仿真研究。

2.2 CFD模型

抽取进气道模型流体域，对影响网格划分质量

的因素进行修正。本文采用多面体网格，最小网格

尺寸为0.3 mm，最大网格尺寸为0.6 mm，4层边界层

网格共1 mm。由于网格尺寸细小，很好地保留了进

气道和进气门处流场的细节，保证了计算精度。当

进气门升程为2 mm时，体网格总数为116万，如图7

所示。

3 声场分析及结构改进

3.1 气动声源稳态仿真分析

进行气动声源仿真分析之前，首先要进行流体

仿真。本文仅对 4 000 r/min-2 mm工况下流场进行

仿真研究。

图 8所示为 4 000 r/min-2 mm工况下进气道流

场分布图。由图 8可知，进气门喉口和两进气门气

流相遇处气流速度较大，这是由于高速气流在流动

过程中遇到壁面或者障碍物时，会形成明显的漩涡，

(a) 带进气道的计算网格

(b) 带进气道的剖分网格

图 7 进气门升程2 mm时声学仿真模型

图 8 4000 r/min～2 mm工况下进气道流场分布

造成气流速度较大。进气过程中由于气体具有一定

的黏性，气体之间的相互作用使得在进气过程中产

生一定的涡流，而涡流进一步引起气体的压力波动，

进而产生较强的气动噪声。

流场计算收敛后，选择声学模型进行声学计算，

通过快速傅里叶变换将时域数据转化为频域数据，

便可得到声压级分布。本文选择Curle和Proudman

宽带噪声源模型[14]，对 4 000 r / min - 2 mm，以及

5 000 r/min-5 mm工况下气动声源进行仿真。

如图9至图10所示为两种工况下偶极子和四极

子噪声声压级分布。在4 000 r/min-2 mm工况下，偶

极子和四极子声能量最大值分别为 135 dB 和 144

dB。而在 5 000 r/min-5 mm工况下，偶极子和四极

子声压级最大值分别为 141 dB和 161 dB。两种工

况下，四极子的声压级均高于偶极子声压级，且初始

时刻两工况气缸内真空度几乎相同，但进气噪声强

度却有较大的差别。这是由于随着转速升高和进气

门开度增加，进气流速增加，进气道和进气门处的湍

流强度增加，噪声声压级强度增大。同时四极子噪
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图 9 偶极子噪声声压级分布

图 10 四极子噪声声压级分布

声声压级比偶极子噪声声压级增加得多。由于高速

气流冲刷进气门密封锥面处产生较强的偶极子声

源。高强度的四极子声源主要分布在进气道前端的

近壁面处和两进气道气流相遇处。对比两种仿真工

况可知，在 5 000 r/min-5 mm工况下，偶极子和四极

子噪声声压级较高的位置增多，分布范围增加，且四

极子声能较大的位置较靠近壁面处。此工况下湍流

程度较大，形成较强的射流和涡流，故噪声源声压级

分布范围增加且声能量较高。

3.2 结构改进后仿真分析

多次仿真结果分析表明，改变进气道-气门-燃

烧室的局部结构都可以改变气动声源的分布和强

度，文中仅以改变气门颈部的过渡半径R（气门头部

结构如图 11所示）为例，说明结构对气动声源的影

响。为说明R值的变化趋势对进气噪声声源强度的

影响，对以下 3种方案展开研究：方案一，R=7 mm；

方案二，R=9 mm；方案三，R=11 mm。其中，选定工

况为：发动机转速为 5 000 r/min，节气门开度为 5

mm。

图 11 进气门头部特点

对偶极子以及四极子声源采用基于LES的FW-

H声比拟方法进行瞬态分析，输出监测点的频谱响

应和总声压级进行对比分析，将瞬态计算的时间模

型选择为隐式不定常，将湍流模型选择为大涡模拟，

将次网格尺度湍流模型选择为WALE次网格尺度，

将气动声学模型选择为 Ffowcs Williams-Hawkings

非稳态模型。

根据3.1节中声场仿真结果，在声压级较高的区

域设置监测点，如图12所示。在其中一个进气门的

密封锥面上均匀设置4个监测点（1～4）测量壁面偶

极子噪声，在四极子噪声比较大的区域布置 3个监

测点（5～7）测量四极子噪声。通过瞬态计算得到监

测点位置的脉动压力，然后通过FFT变换，把压力信

号转换为频域信号，就可以得到声压级频率响应。

根据多次仿真分析可知，进气过程中气动噪声较高

频段主要分布在 5 000 Hz以下，故本文仅对不同气

门半径条件下各监测点处 20 Hz～5 000 Hz声压级

频率响应进行分析。

图 12 声压级监测点位置

图13所示为不同气门过渡圆角半径R下监测点

偶极子噪声频谱特性图。R=7 mm时，偶极子噪声声

压级峰值为 146 dB，对应频率为 356 Hz；R=9 mm

时，偶极子噪声声压级峰值为 134 dB，对应频率为

159 Hz；R=11 mm时，偶极子噪声声压级峰值为 127
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dB，对应频率为 106 Hz。据此可得，随着R的增加，

偶极子噪声声压级减小，对应频率降低，且R=11 mm

时，在大于2 000 Hz处噪声声压级大幅度衰减。

4 结 语

通过对进气道-气门-燃烧室处流场和声学性能

仿真及结构改进分析，得出如下结论：

（1）进气道喉口和两进气门气流相遇处气流速

度较大。进气过程中气流速度较大，当气流遇到壁

面或障碍物时，会产生漩涡或涡流，进而产生较强的

进气噪声源。

（2）进气门密封锥面处壁面偶极子声能较高。

两进气道气流相遇处以及靠近壁面处四极子声能较

高。且空间四极子的声能高于壁面偶极子的声能。

（3）在所选两种工况下进行仿真，虽进气初始

时刻缸内真空度相同，但壁面偶极子和空间四极子

声源位置分布和声压级大小却差别较大。当发动机

转速和气门升程均增加时，壁面偶极子和空间四极

子声能较高的位置增多，分布范围增加，且空间四极

子声压级较大的位置越向壁面处靠近。

（4）进气噪声的能量与进气系统结构形状联系

紧密。例如通过增加进气门过度圆角半径，可以有

效降低噪声声源处的声能量，从而降低向外辐射的

噪声。

（5）对气动声源的研究可为降低发动机噪声的

正向设计提供指导，同时也可以通过降低声源的能

量和改变其频率，配合外部消声元器件实现有针对

性消声。
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图 13 不同R下监测点偶极子噪声频谱特性
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