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基于GT-Power的发动机进气系统声学性能优化设计 

Optimization Design of Acoustic Property for Engine Intake 
System Based on GT-Power 

岳贵平 

(一汽技术中心，吉林 长春 130011) 

 

摘  要：发动机进气系统噪声是汽车最主要的噪声源之一，对车内噪声影响尤其显著。本文基于

GT-Power软件，以管道的声学理论为基础，进行了发动机进气系统声学性能参数化优化设计，发展

了发动机进气系统声学性能的优化设计方法，解决了进气系统设计“优不优”的问题，降低了研发

费用，缩短了产品的开发周期，具有很高的工程实用价值。 
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Abstract：The noise of engine intake system, which has a great impact for the noise in 

car body, is one of the most important noise sources. In this article, based on the software 

of GT-Power and the acoustics theory of pipe, the parametric optimization of engine intake 

system for acoustic property was studied. The new method about the optimization design of 

engine intake system was introduced. And also the method discussed in this paper can reduce 

the cost on research and shorten the time of develop new products. In all, it has a great 

significance for power engineering. 
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0. 前言 

汽车工业在过去的几十年中飞速发展，汽车改变了人们的生活，带动了社会生产力的发展，在

很多国家，汽车工业已经是支柱产业。随生活水平的提高，人们对舒适性的要求越来越高，同时噪

声法规的限值也越来越低，噪声问题作为一种污染已经引起了人们的广泛重视。发动机进气系统噪

声是车辆最主要的噪声源之一，对车内噪声影响尤其显著。目前，在发动机进气系统声学性能设计

领域，国内大多数汽车厂家还处在经验设计阶段，周期长成本高，并且只能解决“行不行”的问题，

不能解决“优不优”的问题。本文基于GT-Power软件，充分发挥计算机模拟仿真技术的优势，解决

了进气系统设计“优不优”的问题，不仅降低了研发费用，还缩短了产品的开发周期。在本文中，

以赫姆霍兹消声器和1/4波长管的声学理论为基础，应用GT-power发动机模型，分别完成了发动机进

气系统声学性能直接优化设计和基于灵敏度的发动机进气系统声学性能优化设计，从而进一步发展

了发动机进气系统声学性能的优化设计方法。 

 

1. 发动机进气系统噪声产生机理 

发动机进气系统噪声是由进气阀周期性开闭而产生的压力波动所形成的。当进气阀开启时，活

塞由上止点下行吸气，邻近活塞的气体分子以同样的速度运动，这样在进气系统内就会产生压力脉

冲，形成脉冲噪声；同时进气过程中的高速气流流过进气阀流通截面时，会形成涡流噪声；另外，

如果进气系统中空气柱的固有频率与周期性进气噪声的主要频率一致时，会产生空气柱共鸣，使得

进气管中的噪声更加突出。当进气阀关闭时，也会引起发动机进气管道中空气压力和速度的波动，

这种波动由气门处以压缩波和稀疏波的形式沿管道向远方传播
]1[
。 
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2. 发动机进气系统声学性能评估
[2-4]
 

发动机进气系统噪声很复杂，包括许多成份，其中管口噪声是其最主要部分，管口噪声与发动

机性能和进气系统声学设计密切相关。 

 

2.1 进气系统声学性能模拟 

 

2.1.1 建立发动机GT-Power模型 

GT-Power软件是以一维的流体计算为基础，采用有限容积法对热流体进行模拟仿真的软件。该

软件系统提供一个与其它GT-Suite系列产品(GT-Fuel，GT-Cool，GT-Drive等)共用的前处理建模环境

GT-ISE，建立发动机模型时只需将相应的模板拷贝到GT-Suite 中形成对象，并给对象的属性赋值，

再将这些对象连接起来进行有机的集成，形成一个

与实际发动机输入与输出相关的发动机仿真程序。

除了对热流体进行计算外，它还能充分地考虑发动

机曲轴、连杆、飞轮乃至于整车等机械部件对发动

机性能的影响。图1为发动机性能计算的GT-Power

模型，表1为该发动机的技术规格。 

                                   

表 1 汽油机的技术规格 

汽缸排列 汽缸数量 点火缸数 冷却类型 燃烧系统 缸径×行程 排量 额定转速 额定功率 

L型 4 1 水 空间雾化 73×80(mm) 1.33L 6000r/min 57.5kW 

 

2.1.2 建立进气系统声学模型 

根据滤清器的过滤性能和声学性能，考虑整车预留空间，设计滤清器的结构，如图 2 所示。利

用 GEM3D 软件，搭建包括滤清器的进气系统的声学模型，如图 3 所示。并用该进气系统声学模型

代替发动机GT-Power模型（如图1）中的进气系统简易模型，从而组装成为能够进行进气系统管口

噪声模拟分析的声学模型。 

             
图 2 滤清器结构示意图                           图 3 进气系统声学模型 

 

2.1.3 声学计算边界条件 

参照汽油机台架试验工况，确定进气系统声学计算的边界条件，如下 

a. 声学边界：半消声环境。 

图 1发动机GT-Power模型
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b. 外部环境：温度为25
o
C；大气压为97.4kPa。 

c. 场点位置：与进气系统管口处于同一水平面，距地面的高度为1000mm，距管口的距离为100mm，

与进气系统管道的轴向成45°角。 

 

2.1.4 计算结果及分析 

利用GT-Power软件，完成发动机进气系统的管口噪声的模拟仿真。图4为发动机进气系统的管口

噪声与目标噪声的比较图，由图可知，在1200r/min至6000r/min转速工况范围内，进气系统的管口噪

声基本都在目标线以下，因此该发动机进气系统设计方案切实可行。 

             

图 4 进气系统管口噪声                              图 5 整车车内噪声试验 

 

2.2 整车车内噪声试验 

 

2.2.1噪声试验工况及方法 

试制该发动机进气系统样品，并将该样品安装在整车上。整车车内噪声试验在整车半消声室内

进行，汽车置于底盘测功机上，变速器置于3挡，发动机稳定在最低转速后，突然油门全开，进行全

负荷加速行驶直至发动机转速升高到6000r/min。记录各个通道噪声信号和发动机转速信号，然后对

所测量的信号，进行总声压级对转速分析。试验分析仪器为Head Acoustics公司的测量分析系统和

B&K公司的麦克风。测量麦克风布置在驾驶员左耳的位置。图5为整车车内噪声试验示意图 

 

2.2.2 试验结果及分析 

通过整车的噪声试验，发现在发动机转速约为1600r/min的工况车内噪声没有达到目标样车水平，

该噪声主要来源于进气系统的阶次噪声，这也正好与图4

所示的结果一致，在转速为1600r/min的工况，进气系统管

口噪声的4阶成份占绝对分量。同时发现在发动机转速约

为6000r/min的工况车内噪声需要改善，并且该工况容易让

人烦躁的噪声主要来源于进气系统的阶次噪声，分析图4

所示的进气系统管口噪声结果，可知发动机转速在6000 

r/min附近，进气系统管口噪声阶次成份出现峰值，此处2

阶成份占主导。 

图 6 整车车内噪声
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3、发动机进气系统优化设计 

 

3.1 赫姆霍兹消声器优化设计 

 

3.1.1 参数化设计 

赫姆霍兹消声器是一种历史悠久的消声器，属于旁支消声器，通常它是由一个消声容器和一根

短管道组成，短管道与进气系统的主管道连接，如图7所示。赫姆霍兹消声器的传递损失TL如式（1）

所示，其中 cS 为连接管的截面积，V 为消声容器的容积， cl 为连接管的长度， rf 为中心频率， f 为

频率成份。 
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根据阶次噪声频率和发动机转速的关系，图4的1600r/min4阶峰值噪声对应的频率 f 为106.7Hz。

如果赫姆霍兹消声器的共振频率 rf 能接近4阶峰值噪声对应的频率 f ，就能很好地消除4阶峰值噪

声。根据式（1）可知，赫姆霍兹消声器的几何变量有四个，分别为消声容器的容积V 、连接短管和

主管道的横截面的面积 cS 和 mS 、连接短管的长度 cl 。为了保证发动机的进气量，本节主管道的截

面积 mS 为确定值；消声容器假设为球型，容积 63DV π= ，其中D为球型容器的直径；连接短管

的横截面假设为圆形，其面积 42
c dS π= ，其中 d 为圆形截面的直径。 

 

3.1.2 DOE分析 

修改图 3所示的进气系统声学模型，针对 106.7Hz的进气系统峰值噪声，确定在连接滤清器和

发动机的主管道上增加一个赫姆霍兹消声器，并把球型消声容器的直径D、连接短管的直径 d 和连

接短管的长度 cl 作为设计变量，赫姆霍兹消声器的三因素五水平试验设计如表 2。 

表 2 赫姆霍兹消声器试验设计 

 1水平 2水平 3水平 4水平 5水平 

消声容器直径 80mm 90mm 100mm 110mm 120mm 

连接短管直径 5mm 7.5mm 10mm 12.5mm 15mm 

连接短管长度 30mm 35mm 40mm 45mm 50mm 

利用GT-Power软件，经过125次计算求解，得到进气系统管口噪声4阶成份对应赫姆霍兹消声器

三因素的噪声值，经过三次多项式拟合，可获得4阶噪声 4-ApL 的响应面表达式，如式（2），其中球

型消声容器的直径D用含有容积V 的表达式替换。 

3
c

32
c

3/223/1

cc
3/1

c
3/1

4-A

0045.0)/6(3233.00.26280165.0)/6(4149.01482.0)/6(

*0897.01482.0)/6(9725.00795.0)/6(8147.00063.15597.88

lVdlVdV

ldlVdlVdLp

++++++

+−−−−−=

πππ

ππ
（2） 
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3.1.3 优化设计 

根据试验设计结果，取设计变量为 [ ] [ ]c321 ,,,, lDdxxx ==TX ，建立目标函数:要求进气系统

管口噪声4阶成份噪声值最小。 

)(min)( A XX pLF =                         （3） 

式中， )(XF 为目标函数。 

建立约束条件 
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                            （4） 

式中，长度的单位为毫米。 

应用如式（2）所示的 4阶噪声响应面近似模型，进行单目标优化。赫姆霍兹消声器的优化结果

为 mm15=d ， mm2.119=D ， mm84.49c =l ，其中 mm2.119=D 所对应的消声容器的容积
3886803.5mm=V 。 

 

3.2 1/4波长管优化设计 

 

3.2.1 参数化设计 

1/4波长管是安装在主管道上的一个封闭的管子，为了便于安

装，1/4波长管有时采用折叠式的结构，如图8所示。1/4波长管的传

递损失TL如式（5）所示，其中S 为主管道的横截面的面积， sS 为

1/4波长管的横截面的面积； L为1/4波长管的长度为连接管的截面

积，λ为声波的波长。 
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根据整车车内噪声主观评价结果，图 4的6000r/min 2阶峰值噪声对应的频率 f 为200Hz，确定

在连接赫姆霍兹消声器和发动机的主管道上增加一个 1/4波长管。根据式（5）可知，影响 1/4波长

管传递损失的设计参数有 3个，分别为进气系统主管道的横截面的面积S，1/4波长管的横截面的面

积 sS ，以及 1/4波长管的长度L。为了保证发动机的进气量，本节中进气系统主管道横截面的面积S

为确定值；1/4波长管的横截面的面积 2
24

1
s dS π= ， 2d 为 1/4波长管的直径。 

 

3.2.2 DOE分析 

修改 3.1小节的进气系统声学模型，在连接赫姆霍兹消声器和发动机的主管道上增加一个 1/4波

长管。针对转速为 6000 r/min的工况把 1/4波长管的直径 2d 和长度 L作为设计变量，进行进气系统

管口噪声模拟仿真，1/4波长管的二因素六水平试验设计如表 3。 

图 8  1/4波长管示意图 
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表 3 1/4波长管试验设计 

 1水平 2水平 3水平 4水平 5水平 6水平 

1/4波长管直径 13mm 14mm 15mm 16mm 17mm 18mm 

1/4波长管长度 425mm 428mm 431mm 434mm 437mm 440mm 

利用GT-Power软件，经过36次计算求解，得到进气系统管口噪声2阶成份对应1/4波长管两因素

的噪声值，结果如图9所示。并对计算结果进行三次多项式拟合，可获得2阶噪声值 2-ApL 的响应面

表达式，如下 

 006.001.0036.0023.0013.0029.0299.0219.95 33

2
22

2222-A LdLdLdLdLp +++−+−−=   （6） 

 

3.2.3 优化设计 

1/4波长管灵敏度是发动机进气系统2阶噪声值 2-ApL 相对于设计变量的比值，可以表示为 

C
d

d A

2

A

T

2-A
+

∂

∂
+

∂

∂
=

L

L

d

LL ppp

X
                                （7） 

式中，设计变量矩阵 [ ]Ld , 2
T =X ，C为修正常数。 

将式（6）代入式（7），可得1/4波长管灵敏度，其结果为三维曲面，如图10所示。由图可知，1/4

波长管灵敏度为0值时，1/4波长管的长度L≈433.3mm，而直径 2d 可取在允许范围内的任何值，即长

度 L为声学性能的敏感变量；当噪声灵敏度为负值时，2阶噪声值随长度L的减小而增大，当噪声灵

敏度为正值时，2阶噪声值随长度L的增大而增大，即噪声灵敏度为0值时对应的2阶噪声值最小。当

1/4波长管的长度L =433.3 mm，其中心频率约等于198 Hz，与转速为6000 r/min的工况的2阶噪声对应

频率很接近，这时1/4波长管的消声量最大。 

根据 1/4波长管灵敏度分析结果，取灵敏度为 0值对应的 1/4波长管设计参数，即 1/4波长管的

长度L等于 433.3 mm，而直径 2d 可取在允许范围内的任何值。虽然 1/4 波长管的直径 2d 不影响噪

声灵敏度，但影响 2 阶噪声值，如图 9所示，2阶噪声值随直径 2d 的增大而减小，即在允许范围内

直径 2d 越大越好，本节中直径 2d 的最大允许值为 18mm。 

 

     

图9 1/4波长管试验设计                    图10 1/4波长管灵敏度 
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3.3 整车车内噪声试验 

试制赫姆霍兹消声器和 1/4波长管，并集成到安装在整车的进气系统中。再次进行整车的噪声试

验，结果如图11所示。由图可知，在转速为 1600r/min的

工况优化方案的进气系统管口噪声下降明显，达到目标样

车水平；虽然在转速为 6000r/min 的工况优化方案的进气

系统管口噪声下降不明显，但让人烦躁感觉变得不明显；

另外，在转速为 3200r/min 的工况优化方案的进气系统管

口噪声也下降明显，这是由于该处的阶次频率与赫姆霍兹

消声器和 1/4波长管中心频率接近的缘故。 

 

4、结论 

本文利用 Gt-Power软件对发动机进气系统概念设计方案进行了声学预测，并结合整车噪声

试验对其进行了声学评估；以管道声学理论为指导，搭建了赫姆霍兹消声器和 1/4 波长管的参

数化设计模型，利用 Gt-Power软件分别完成了发动机进气系统声学性能直接优化设计和基于灵

敏度的发动机进气系统声学性能优化设计，能够确定赫姆霍兹消声器和 1/4 波长管的结构敏感

参数，为发动机进气系统声学性能优化提供定量的依据，并最终通过整车噪声试验的检验。充

分发挥计算机模拟仿真技术的优势，不仅解决了进气系统设计“优不优”的问题，而且还降低

了研发费用，缩短了产品的开发周期。 
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