
2007年 CDAJ－China 中国用户论文集 

 

基于一维/三维耦合技术的汽车进气谐振器设计 

Design of Automotive Helmholtz Resonator Based on 

1-Dimension/3-Dimension Coupling Technology 
谭建伟，葛蕴珊，毕晔，韩秀坤，高力平 

(北京理工大学汽车排放与动力性国家专业实验室，北京 100081) 
摘要:基于Pro-amm技术，建立了Helmholtz进气谐振器流体动力学模型，利用GT-POWER软件建立465Q汽油机

模型，运用STAR-CD与GT-POWER软件建立了谐振器与发动机联合仿真模型，在此基础上，对谐振器和发动机

进行了一维/三维耦合研究，得到了谐振器对进气降噪和发动机性能的影响结果。并进行了试验对比，计算

值与测量值吻合良好，模拟结果为谐振器的优化设计提供了依据。 

关键词：汽油机、进气谐振器、数值计算、耦合 
Abstract Based on Pro-amm technology, a numerical model of Helmholtz intake resonator was 
established. A type of 465Q gasoline engine model was made by means of GT-POWER software. A 

combined-model of resonator and engine was exploited by using the STAR-CD CFD code and GT-POWER 

software. Based on the above model, the 1-dimension/3-dimension coupling research on resonator 

and engine was executed. The effect of resonator’s exiting on the intake-noise-reduce and engine 

performance was obtained. Through tests, the simulation result met the experiment quite well. And 

the simulation result provided an effective approach to optimize the structure design of intake 

resonator. 
Key words: Gasoline Engine；Intake Resonator；Numerical Simulation；Coupling. 

1 前言

随着我国汽车噪声法规的要求愈来愈严格，如何降低整车噪声已经成为汽车设计者的主要课题之一。目

前在噪声较低的轿车上，无一例外装备有高效率的进气谐振器，它已经成为降低进气系统噪声的最有效措施。

过去的谐振器设计基本独立于发动机进行的，这样的设计结果缺乏理论依据，本文利用STAR-CD与GT-POWER

耦合仿真，对某型号轿车进气谐振器进行了设计研究。 

STAR-CD采用完全非结构化的贴体网格，网格可以很好地适应谐振器复杂的几何结构，建立的几何模型

与实体结构基本一致。GT-POWER是专业的发动机仿真软件，并拥有强大的进排气噪声分析功能，尤其可以实

现与STAR-CD进行1D/3D耦合计算，两者的耦合计算大大提高了进气系统降噪设计的精度，可以很方便地研究

消声器对发动机性能的影响。 

 

2 进气谐振器原理 

进气谐振器是基于 Helmholtz 谐振原理设计的，图 1 所示为谐

振器原理图，谐振器是由三个容积不同的谐振腔组成，分别用来降

低不同频率的进气噪声[1]，其中 V、S、l 分别表示谐振腔的容积、

喉口截面积、喉口长度，箭头为气流方向，当声波传到谐振器时，

喉口处的气体，在声波的压力下，像活塞一样往复运动，由于喉口 图 1 谐振器原理图 
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中的气体具有一定的质量，它会抗拒由于声波作用引起的速度变化，如同电路中电感抗拒电流变化一样；颈

壁的摩擦和阻尼作用而将部分声能变为热而消耗掉，这种摩擦和阻尼相当于电路中的电阻，充满气体的空腔

V 具有阻碍小孔的压力变化的性能，如同电路中的电容具有阻碍其两端电压变化的特性一样。当外来声波的

频率与谐振器的固有频率相同时，就发生共振，共振时喉口处的小气柱振幅最大，运动速度也最大，摩擦阻

尼吸收的声能也最多。参照电路中的谐振原理可以得到谐振频率公式[1]： 

                                    ( )VtL
SCf
k+

=
π2

      （1） 

     式中，f—谐振频率；C—声速；S—喉口截面积；d—喉口直径；L—喉口长度；tk=0.8d. 

对于非增压四冲程发动机的进气噪声频谱中，最强的低频成分频率可由下式决定： 

τ60
inkf =                （2） 

式中，k=1,2,3,…，是简谐次数；τ—冲程系数，对于四冲程发动机，τ=2，二冲程发动机 τ=1；i—气缸

个数；n—发动机转速（r/min）。 

随着简谐次数的增加，噪声声压级逐步降低，一般当 k>3时，频率成分可以忽略不计，这时低频噪声一

般在 300Hz以下处出现峰值。 

 

3 进气谐振器模型的建立 

3.1 进气系统噪声频率识别 

在汽车底盘测功机上对某型号轿车发动机表面的声辐

射状况进行测量。应用频率分析法，将测得的进气系统噪声

时域信号进行快速傅立叶变换（FFT），如图 2 所示。研究

发现，在发动机进气管处，噪声频谱在低频段存在明显的三

个峰值区域，对应的中心频率分别为 130Hz、240Hz、300Hz， 

通过（1）、（2）式可知，合理地设计谐振器，可以消减进气

过程中某一频率的噪声。本文所设计的进气消声器，主要消

除包含上述三个峰值频率带的低频噪声成分。 

   考虑发动机机舱内空间结构，得到谐振器三维结构如图

2所示，尺寸列于表 1中。 

 表 1  谐振器尺寸 

序号 1 2 3 

V/L 2.96 0.53 0.22 

S/ mm2 314 346 322 

l/mm 23 19 20 

3.2 进气谐振器模型网格的建立 

为了验证所设计的谐振器能否满足降噪声的要求，且不影响整车的性能，对谐振器与发动机进行了一维

FFT变换

时域信号

频域信号

图 2 进气噪声时域、频域信号 
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/三维耦合仿真计算。 

谐振器在发动机上安装位置如图 3所示。 

理想的情况是：将整个进气系统包括空滤器、谐振器、进

气总管、进气歧管连为一体予以考虑，但是对于三维计算，

这样会生成数量巨大的网格，花费很长的时间。本文只选

取谐振器进行三维建模，其计算区域的边界为：进气端确

定在空滤器出口，出气端确定在节气门的进口。首先，将

三维谐振器 CAD 模型通过图形转换文件(如 STL、IGES 

等) 输入到网格生成器中，在此基础上划分计算网格。计

算网格的类型及尺度都会直接影响到 CFD 结果的精

度和稳定性。这里采用的是应用较广泛的非结构化四

面体网格，对关键位置处的网格进行了细化。最后，

利用 Pro-amm网格生成技术得到谐振器三维计算网格

如图 4所示，其单元总数为 80302，节点总数为 93809。 

从图中可以看出，生成的网格模型能较好地反映

谐 

振器实际几何结构，建立图中所示的坐标系。 

3.3 计算模型 

本文谐振器内部流场计算的数学模型主要是由质

量守恒方程、动量和能量守恒方程、状态方程及热力

学关系式、 ε−k 方程构成，本文只给出标准 ε−k 模型变量，其他方程在有关文献中已有表达式，在此不再

赘述。 

传输方程如下： 

湍动能 k： 
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其中， kσ 为湍流Prandtl数， NLP 为非线性项。 

湍动耗散率ε : 
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其中， 4321 ,,, εεεε CCCC 为模型常数，见表2所示。这里的湍流黏度
ε

ρµ µ

2kCt = ， µC 是经验常数，

图 3 谐振器在发动机上的安装位置 

图 4 谐振器三维计算网格 
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09.0=µC . 

表2  标准湍流模型常数 

kσ  
εσ  

hσ  mσ  1εC  

1.0 1.22 0.9 0.9 1.44 

2εC  3εC  
4εC  k  E  

1.92 1.44 -0.33 0.419 9.0 

STAR-CD与GT-POWER耦合时采用瞬态的计算模式，在计算过程中，认为气流在谐振器中是绝热、可压

缩的粘性湍流流动，采用FVM把计算区域划分为离散的控制体积网格，在每个控制体积上积分控制方程，形

成计算变量的代数方程。 

3.4 算法及边界条件 

在一个发动机循环内，进气过程是瞬态变化的，因此，计算采用PISO (Pressure Implicit with Splitting of 

Operators)算法，PISO算法包含两个压力校正步，对压力场校正精度高，且较容易得到收敛解。谐振器的边界

条件如下：进出口均设为速度进口，初始值为零，计算开始后，STAR-CD会自动读取GT-POWER的计算结果，

获得进口的流速值。湍流密度为：0.05，长度：0.005m，在流体力学中按照点源与点涡组合形成流动的理论，

将气体视为理想气体，壁面边界采用壁面函数处理，壁面温度为固定温度，满足理想气体状态方程。 

 

4 汽油机及排气消声器建模 

4.1 汽油机模型 

对于整个仿真系统的构建，本文分为四个相对独立的部分，即汽油机模型、谐振器模型、燃烧模型、排

气消声器模型。 

汽油机模型建立在对工质一维有限变动整体动力学分析的基础上[2]，其基于热力学第一定律，数学描述

如下： 
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其中： cm 为缸内气体质量； cP 为缸内气体压力；
'u 为气体比内能；α 为曲轴转角；

αd
dVPc ⋅− 为缸内气

体推动活塞做的功；
αd
dQF 为燃料生成热量，∑

αd
dQw 为缸壁热量损失；

αd
dm

h BB
BB ⋅ 为流出气体带走的焓值。 

发动机燃烧模型采用GT-POWER提供的典型准维双区燃烧模型，将燃烧室分为两个区域即已燃区和未燃

区，燃烧放热规律遵循韦伯函数：                 
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其中：
Q
dQdx = ，

c

y
α
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∆
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= 0 ；Q为总的燃料放热量； 0α 为燃烧起始角；m为形状因子； cα∆ 为燃烧持续
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期。摩擦模型建立在Chen-Flynn提出的公式基础上。在谐振器模块中，设置谐振器的CFD控制体积v=3.71L，

流体收敛容差设为零，耦合之前，发动机预循环数为5。模型建成以后，在进气系统上加载所需的噪声传感

器，设置频率倍频程，范围为125~4000Hz。 

4.2 排气消声器模型 

本文应用GT-POWER内置的消声器模块muffler，建立了排气消声器模型[3]，主要尺寸为：进出口管长度

0.1m，直径0.04859m，膨胀腔长度0.2823m，穿孔管穿孔孔径为Φ4，穿孔率为20%，隔板为穿孔板，小孔直

径为5mm，如图5所示。 

 

 

 

 

 

 

 

 

最终，利用GT-POWER和SATR-CD耦合技术，使四个部分有机组合，构成谐振器—465Q汽油机仿真平台，

如图6所示。 

 

5 结果分析 

计算由一缸进气上止点位置开始，二缸压缩上止点结束，整个耦合计算，在单CPU，主频1.7G，768M内

存条件下进行，计算一个工况约需9个小时，计算收敛。 

需要特别指出的是，在计算过程中，必须选择合适的计算步长。因为仿真软件在计算中会产生舍入误差，

当STAR-CD与GT-POWER耦合时，在一个时间步长内，两个软件不能同时完成计算任务，通常是GT-POWER

要滞后于STAR-CD的计算时刻，因此在设置时间步长时，要在保证允许的计算时间内，取尽可能小的数值，

本文取计算步长为0.5°CA，并且每完成一个发动机循环，对于STAR-CD的计算一般要多运行5个时间步长，

否则，在耦合的过程中网格单元将会产生负体积的错误，导致计算失败。 

 

图5 排气消声器模型 
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5.1 谐振器三维流场分析 

    如图 7所示为谐振器在发动机 3000r/min时某一曲轴转角时刻流场速度矢量图。 

根据发动机进气时序，易于得出：在进

气初始阶段，由于谐振器的存在，气流流速

已经呈现明显的不均匀性，沿着入口管道，

气流速度逐渐升高，通过第一个谐振器后，

流速开始降低，最后出口处的流速略低于进

口的流速。随着一缸进气门的开启程度进一

步增大，进气流速也在加大，三个谐振器全

部有气流流入。在一缸进气的过渡阶段，根

据点火顺序，当一缸处于进气冲程时，二缸

处于压缩冲程，受二缸进气门迟后关闭的影

响， 

谐振器左边有明显的回流，经过一段时间， 

回流基本消失。在回流期间，在进气管内，腔内的气流由于进流与出流的碰撞，使得一部分气流被

 

图 6 谐振器—465Q 汽油机仿真平台 

图 7 发动机 3000r/min 时谐振器内部流场
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挤进谐振器内，在喉管处，气流方向杂乱无章。二缸进气门完全关闭，此时只有第一缸进气门打开，

流速进一步增大。综合三缸亦开始进气的作用，气流平均流速较高，与谐振器的气流交换减弱。 

从图可以看出谐振器内平均速度约为 20m/s；沿着谐振器入口管道，气流速度逐渐降低，到达内部时，

速度降到最低值。在整个气流运动过程中，一部分气流在喉管处，由于受到壁面的限制后形成涡流，与有组

织的涡流不同，这种由空气和壁面相互作用形成的涡流在整个进气期间都存在，只是强度不同。涡流的旋向

在喉管内是沿喉口径向的。还有一部分气流在进气道内汇集后，在偏离气道轴向逆向上偏转而形成的“回流”，

径向表现为与谐振器内的空气混合而形成的“环涡”。导致中间容积较大的谐振腔内产生较强的气流运动，并

且流速较大，增加了进气能量的损失。 

5.2 谐振器性能分析 

图 8所示为声波频率 f=130Hz时，

谐振器内部声压云图，可以看出，在声

波的入射频率与结构谐振频率相等时，

在腔内产生强烈的共振。 

评价谐振器的消声性能常用传递损

失表示。如图9所示为安装谐振器前后，

在不同稳定工况下发动机进气管传递损

失计算结果。从图中可以看出安装谐振

器以后，进气系统的传递损失明显增加，

进气噪声得到了有效抑制。因为谐振器

只有三个腔，所以降噪频率集中在

130Hz、240Hz、300Hz左右，最高降幅

达7dB，出现谐振腔的特性，在较窄的频带内，消声效果

明显，其余频率范围则几乎没有消声。传递损失的增加，

意味着辐射的噪声就变小了，但由于进气频带较宽，总的

消声效果并不是传递损失相加。 

5.3 谐振器对发动机性能的影响 

由于安装了谐振器，改变了进气道的长度和走向，势

必影响发动机的充气效率，为了考查谐振器对发动机性能

的影响，在汽车底盘测功机上进行了发动机改装前后外特

性对比试验，采用功率损失比来评价，即 

%100
1

21 ×
−

=
e

ee
N N

NN
L  

其中，LN—功率损失比； 

Ne1—未装谐振器发动机功率； 

Ne2—装谐振器后发动机功率。 

图 8  声波频率 f=130Hz 时谐振器声压云图 
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图 9 谐振器在各转速下传递损失 
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图10为安装谐振器前后发动机外特性的对比。 

可以看出，发动机在3500r/min左右时，输出功

率下降相对较显著，其他转速略有减小，但总体输

出功率变化不大。这是由于谐振器的存在，对各缸

进气的均匀性产生影响，将直接影响各缸空气与燃

油的混合，从而影响燃烧过程的组织，使各缸的燃

烧过程产生差异。此外，在谐振腔内部产生不同程

度的湍流，加装谐振器以后，使进气过渡段长度加

大。过渡段长度越大，回流区越大，流动损失也就

越大,从而使充气效率下降，导致功率下降，并造成

在一些工况燃油消耗较高。 

 

6 实验研究 

6.1 模型有效性验证 

为了验证所建模型的有效性，对计算结果与实验结果进行了比较。图 11(a)、(b)分别表示发动机输出功

率以及燃油消耗率的计算值与实验测量数据的比较结果，需要指出的是，发动机的功率和燃油消耗率计算结

果与实测结果在一些工况点出现偏差，但趋势基本一致，绝大多数工况的两者偏差在 5%以内，在工程中是

允许的，因而本文的耦合计算结果可以接受[4][5] 

6.2 车外噪声实验 

按照噪声法规的要求，进行了车外噪声实验，实验场地选择备用的机场跑道进行，实验结果表示在表 3

中。 
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图 10 安装谐振器前后发动机外特性对比 
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图 11  计算值与实验值比较结果 
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表 3 车外加速噪声评价实验结果 

结构 加速行驶车外噪声测量(dB) 平均值(dB) 

左侧 77.1 77.5 77.8 77.5 
原车 

右侧 74.9 75.4 75.8 75.4 

左侧 73.2 73.6 73.1 73.3 改进

后 右侧 72.6 73 73.8 73.1 

由结果可以看出，安装谐振器以后，车辆的加速噪声已由原来的 77.5dB(A)降到 73.3 dB(A)，其车外加速

噪声能够满足法规的要求。 

 

7 结论 

   1.研究表明，进气谐振器能够有效降低发动机进气噪声，并在某些频率显著地降低噪声，整车噪声降幅

可达4 dB(A)，并且发动机功率无明显改变。通过谐振器与发动机耦合计算可以模拟谐振器内的三维流场情况,

在短时间内获得大量准确的气流信息,为谐振器优化设计提供重要依据，并为汽油机综合仿真研究提供较为

准确的途径。 

2.在进气状态下，气流在谐振器内的流动及压力分布应是谐振器设计的重要内容。对谐振器内部流场三

维特性分析，再结合噪声专业分析软件，为进一步研究气流再生噪声创造了条件。 
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