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摘要：发动机配备涡轮增压器是缓解能源短缺和减少气体

排放的有效途径，但其压气机气动噪声排放成为了亟需解决

的重要问题。在柴油机涡轮增压器研究中，压气机极限工况

下（近喘振和堵塞工况）的气动噪声排放规律及其与内部流

动特征之间的关系仍不清晰。为研究压气机在极限工况下

的气动噪声排放特性与机理，本文采用试验和数值模拟方法

对某涡轮增压器压气机的气动噪声开展分析。试验结果表

明：在近喘振和堵塞工况下，压气机气动噪声总声压级随着

转速的升高而增大，在低转速下，气动噪声总声压级受压气

机工作流量影响较明显；在压气机气动噪声中，叶片通过频

率（BPF）噪声占据主导地位，随着转速升高，叶片通过频率

噪声对气动噪声总声压级贡献度增大，其占比最高达

75.35%。模拟结果表明：在近喘振和堵塞工况下，压气机内

部流动存在明显失速现象，其中在近堵塞工况下，压气机旋

转域和扩压器域以多重单音噪声为主，叶轮与扩压器间的动

静干涉对轴频及其谐频噪声均有较高贡献度；在近喘振工况

下，压气机进口和出口以低频噪声为主，叶轮叶片与进气来

流存在的干涉作用对诱导产生的低频噪声影响较为明显。
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Abstract：Diesel engines equipped with turbochargers is 
an effective way to alleviate energy shortage and reduce 
gas emissions， but their compressor aerodynamic noise 
emissions have become an important issue that needs to 
be addressed urgently. In the studies of diesel engine 
turbocharger compressors noise emissions， the pattern of 
compressor aerodynamic noise emissions in the near-

surge condition， near-choke condition and its relationship 
with the internal flow characteristics are still unclear. 
Therefore， in order to study the aerodynamic noise 
emission characteristics and mechanism of a diesel engine 
turbocharger compressor in the near-surge and near-

choke conditions， the experimental and numerical 
simulation methods were used to analyze the aerodynamic 
noise of a turbocharger compressor in this study. The 
analysis of experiment results showed that total sound 
pressure level （SPL） of the aerodynamic noise for the 
compressor increased with an increase in the speed under 
the near-surge and near-choke conditions. At low speed， 
the total SPL of aerodynamic noise was influenced by the 
mass flow rate of the compressor more obviously. In the 
compressor aerodynamic noise， the blade passing 
frequency （BPF） noise was dominated. With the increase 
of speed， the contribution of BPF noise to the total SPL of 
aerodynamic noise was greater， and its proportion was up 
to 75.35%. The analysis of simulation results showed that 
in the near-surge and near-choke conditions， there were 
obvious stall phenomena in the internal flow of the 
compressor. Among them， in the near-choke condition， 
the rotor and the diffuser regions of the compressor were 
dominated by multiple monophonic noise， and the 
dynamic-static interference between the impeller and the 
diffuser had a high contribution to both the axial 
frequency and its harmonic frequency noises. In the near-

surge condition， the compressor inlet and outlet regions 
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were dominated by low-frequency noises， and the 
interference between the impeller blades and the incoming 
air flow had a more obvious contribution to the induced 
low-frequency noises.

Keywords： compressor； aerodynamic noise； extreme 
operating conditions； unsteady fluctuation pressure；

dynamic-static interferences 

涡轮增压器能提高内燃机输出比功率，降低气

体排放，在交通运输领域得到了广泛应用［1，2］。然

而，除了发动机气缸内的机械噪声和燃烧噪声外，增

压器产生的噪声成为了发动机噪声源中不可忽视的

一部分［3］。随着柴油机输出功率的不断提高，涡轮

增压器压比也不断增大，这导致压气机负荷增加，气

动噪声排放升高［4，5］。在现有文献中，气动噪声被认

为是涡轮增压器的主要噪声源［6，7］。近年来，过高的

压气机气动噪声排放成为了柴油机涡轮增压器亟需

解决的重要问题。

研究压气机气动噪声的主要技术手段之一是进

行试验。在噪声试验中，可通过测量压气机运行工

况点声压级得到噪声谱，从而直观揭示压气机的噪

声特性，这方面已有许多学者开展了富有成效的工

作。Li等［8］在涡轮增压器台架上开展了噪声试验研

究，利用声阵列测量了汽油机涡轮增压器的表面辐

射噪声。结果表明，压气机气动噪声是增压器噪声

的主要声源。Raitor等［9］研究了离心压气机的主要

噪声源，发现叶片通过频率（BPF）噪声和叶尖间隙

噪声是主要噪声源。Figurella 等［10］的研究表明，在

压气机叶片通过频率及其谐波频率中可以观察到离

散噪声。综上所述，关于柴油机涡轮增压器压气机

在极限工况下的试验研究仍比较匮乏，开展压气机

在近喘振和近堵塞工况下的气动噪声试验研究，对

完善压气机气动噪声谱有重要意义。

对现有文献回顾表明，有两种方法用于压气机

噪声测量，但是在使用这些方法时会出现几个问题。

一种方法是基于辐射噪声，在消声环境中使用麦克

风进行测量，缺点是很难分辨不同噪声成分。另一

种方法是使用压力传感器测量压气机管道内噪声，

但此方法依赖于高精度的测量设备，试验成本高［11］。

此外，试验方法通常用于压气机的声学性能改善，无

法探究压气机气动噪声和流动特征之间的关系。为

弥补上述不足，有学者采用数值计算方法对压气机

开展噪声模拟研究，压气机噪声数值模拟通常耦合

计算流体力学和计算气动声学［12，13］。Liu 等［14］对风

机的非定常流场计算，利用流场结果获取噪声源信

息。Khelladi 等［15］分别采用 RANS 方法和 Ffowcs 
Williams and Hawkings（FW-H）方程计算离心风机

和轴流压气机噪声。Karim等［6］采用大涡模拟方法

进行了模拟，在压气机进出口处测量压力信号，并计

算声压级和频谱分布。然而，在近喘振和近堵塞工

况下的柴油机涡轮增压器压气机气动噪声特性和内

部流动特征分析仍然缺乏，因此需要开展压气机模

拟研究，以期分析气动噪声和流动特征之间的关系。

为了分析柴油机涡轮增压器压气机气动噪声在

近喘振和堵塞工况下的排放特性和机理，本文对某

涡轮增压器压气机开展试验和模拟研究，探讨非定

常脉动压力、动静干涉特征与气动噪声之间的关系，

为柴油机涡轮增压器压气机气动噪声排放的降低提

供理论依据。本文研究框架如图1所示。

1 试验设备和方法 

1. 1　试验系统和测量设备　

在涡轮增压器性能试验台架上进行压气机气动

噪声试验，如图 2所示。压气机噪声试验系统主要

包括增压器试验台架、PCB-SN152495 型传声器、

PCB-HT356B21 型振动传感器、SIEMENS 信号采

集端口和增压器试验控制台等。气动噪声测试仪器

的量程和精度如表1所示。气动噪声近喘振和近堵

塞测试工况如图3所示。

1. 2　试验过程和数据处理　

为保证压气机进口气动噪声测试不受其他噪声

源影响，压气机进口管道不安装进气消声器。为避

免地面和墙壁对压气机气动噪声测量的影响，涡轮

增压器轴线距离地面约1. 4m，增压器壳体距离墙壁

大于1m。试验开始前，对增压器运行环境的噪声进

图1　压气机试验和模拟研究框架

Fig.1　Investigation procedure
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行测量校准。在本文试验中，试验室环境噪声为

42. 5 dB，环境温度为23. 5 ℃。试验中采集到的数据

通过Simcenter Testlab软件进行处理。

2 数值模拟 

2. 1　研究对象　

本文研究对象为某柴油机涡轮增压器压气机，

压气机结构采用分流叶片，扩压器采用无叶结构，具

体参数如表 2所示。为使模拟计算具有代表性，选

择 60 000 r/min、90 000 r/min 和 110 000 r/min 分别

代表压气机的低、中、高运行转速。在每条转速线

上，分别选择 2个特征工况点表征近堵塞和近喘振

工况，即模拟计算工况总共为6个点，其计算工况分

布如图4所示。

2. 2　模型参数设置和验证　

为详细分析压气机的非定常脉动压力现象，在

进口域、旋转域、扩压器域和蜗壳域分别设置压力监

测点，如图 5所示。考虑到各流体域网格划分的复

杂程度，进口延长段、出口延长段和旋转域采用结构

表1　气动噪声测试仪器的量程与精度

Tab.1　Measuring range and resolution of instruments
仪器

转速计
麦克风

振动传感器
温度传感器
压力传感器
压力传感器
温度传感器
压力传感器
压力传感器

测量参数
速度

声压级
振幅

压气机进口和出口温度
压气机进口压力
压气机出口压力

涡轮机进口和出口温度
涡轮机进口压力
涡轮机出口压力

量程
0～400000 r/min

15～165 dB
±490 m/s2 pk
-200～400℃

-175～35 000 Pa， -40～85℃
0～700000 Pa， -40～85℃

-200～1372℃
0～700 000 Pa， -40～85℃

-175～35 000 Pa， -40～85℃

精度
0. 1 r/min

0. 1 dB
1%

0. 25℃
0. 05%
0. 05%
0. 4%

0. 05%
0. 05%

图3　压气机气动噪声测试工况点分布

Fig.3　Aerodynamic noise test condition points

1. 压气机进口流量计； 2. 压气机进气压力传感器； 3. 压气机进气温度传感器；4. 速度传感器；5. 压气机； 6. 压气机出口温度传感器； 
7. 压气机出口调节阀； 8. 电辅助排气控制阀； 9. 电辅助微调阀； 10. 涡轮机； 11. 燃烧室； 12. 涡轮机进气流量计； 13. 涡轮进气调节

阀；14. 空气排气阀； 15. 空气过滤器； 16. 高压储气罐； 17. 振动传感器； 18. 麦克风； 19. 信号采集端口； 20. 计算机

图2　压气机测试台架示意图

Fig.2　Schematic diagram of compressor test bench
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化网格，其余静止域采用非结构化网格。湍流模型

采用SST模型，数学模型采用雷诺平均N-S方程组。

压气机进口设置总温293. 15 K和总压101. 325 kPa，
出口设置为质量流量边界。

叶片通过频率噪声是压气机气动噪声的主要成

分，通过频率 fB计算公式如下：

fB = nZ
60 （1）

式中：n为压气机转速，Z为叶片组数。

叶片通过频率对应的谐波频率 fH 计算公式

如下：

fH = mfB，  m=2，3，… （2）

式中m为阶数。

模拟计算的压气机转速分别为 60 000 r/min、
90 000 r/min和110 000 r/min，其所对应的叶片通过

频率分别是7 000 Hz、10 500 Hz和12 833 Hz。
根据Nyquist采样方法，模拟时间步长计算公式

如下：

∆t ≤ 1
2fmax

（3）

式中 fmax为模拟计算涉及的最大频率。

本文关注叶片通过频率所对应的前十阶频率噪

声，因此确定转速为 60 000 r/min、90 000 r/min 和

110 000 r/min的计算时间步长分别为 5. 55×10-6 s、
3. 70×10-6 s和3. 03×10-6 s。为提高计算精度，对模

型网格数的无关性进行了验证。图6给出了不同网

格数压气机的出口压力和效率分布。从图中可以看

出，当网格数达到 4 932 000以上时，压气机的性能

曲线分布平稳，几乎不变，因此可以认为该网格数符

合仿真要求。

图7为压气机压比和效率的试验值与模拟值对

比。在低转速上，试验值与模拟值吻合得较好。对

于压比和效率，最大误差分别为 4. 89% 和 3. 92%，

均出现在110 000 r/min转速线。这种差异归因于几

何形状中次级特征的简化、模拟中传热参数设置以

及制造误差［16，17］。

图4　压气机气动噪声模拟工况点分布

Fig.4　Aerodynamic noise simulation condition points

表2　压气机主要技术参数

Tab.2　Compressor technical parameters
项目

叶轮出口直径/mm
叶轮进口直径/mm

主叶片数/片
分流叶片数/片
扩压器高度/mm

扩压器出口直径/mm
扩压器进口直径/mm

压气机设计压比
增压器额定转速/（r/min）

增压器冷却方式

数值
94. 4

66. 46
7
7

4. 77
166. 15

90
4. 5

117000
油冷

(a)  压气机监测点分布 (b)  旋转域 (c)  扩压器域和蜗壳域

图5　压气机流体域和监测点分布

Fig.5　Compressor fluid domain and monitoring points distribution
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3 结果和分析 

3. 1　近喘振和堵塞工况气动噪声试验分析　

图8给出了压气机在近喘振和近堵塞工况下的

气动噪声排放频谱图。从图中可以看出，在同一转

速下，随着频率增大，气动噪声声压级降低。对于同

一工况，随着转速升高，在叶片通过频率及其谐波频

率处观察到明显峰值（图 8（b）和（c））。这是因为随

着转速升高，叶片与气流之间相互扰动频率增大，使

得叶片通过频率及其谐频处噪声增大。此外，在叶

片通过频率所对应的谐频处噪声中，其一阶谐频噪

声最大。随着压气机转速升高，叶片通过频率所对

应的谐频处噪声往频率增大方向移动。其中，在

110 000 r/min，频率 0～25 000 Hz 范围内未观察到

叶片通过频率所对应的谐频处噪声（图8（c））。这是

因为随着转速升高，压气机的叶片通过频率增大，导

致其对应的谐频也增大。
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图6　网格数量对压气机性能的影响

Fig.6　The effect of grid number on compressor 
performance

（a）  压比 （b）  效率

图7　压气机模型验证

Fig.7　Compressor model test verification
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图8　近喘振和近堵塞工况下压气机气动噪声排放频谱分布

Fig.8　Aerodynamic noise emissions spectral characteristics of compressor under different operating conditions
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为了定量分析压气机气动噪声，气动噪声总声

压级和叶片通过频率噪声计算公式分别如下：

L total = 10 log ( ∑i = 1
n 10

Li

10 ) （4）

LBPF = 10 log ( ∑j = 1
m 10

Lj

10 ) （5）

式中：L total、 LBPF、 Li和Lj分别是代表总声压级、叶片

通过频率总声压级、固定频率的声压级、叶片通过频

率及其谐频处的声压级； m是叶片通过频率及其谐

频个数； n是频率总数。

近喘振和近堵塞工况压气机的气动噪声总声压

级和叶片通过频率噪声如图9所示。从图中可以看

出，对于同一工况，随着转速升高，气动噪声总声压

级和叶片通过频率噪声都增大。与 60 000 r/min相

比，110 000 r/min下近堵塞和近喘振工况的气动噪

声和叶片通过频率噪声分别增加 4. 32%、4. 77%和

10. 62%、9. 81%。这主要是因为随着压气机转速升

高，单位时间内叶轮叶片与气流相互扰动频率增大，

脉动压力幅值增大，使得气动噪声排放升高。

为进一步分析近喘振和近堵塞工况叶片通过频

率噪声对气动噪声总声压级的贡献度，图10给出了

压气机叶片通过频率噪声占比气动噪声总声压级的

比例。从图中可以看出，在所有试验工况，叶片通过

频率噪声占比均超过70%。这说明了在压气机进口

侧气动噪声中，叶片通过频率噪声是其主要噪声

成分。

随着转速升高，叶片通过频率噪声占比增大。

其中，在转速为110 000 r/min时，叶片通过频率噪声

占比最大为 75. 35%，原因如上述所示。因此，在气

动噪声中，压气机转速对叶片通过频率噪声有较高

贡献度。

3. 2　近喘振和近堵塞工况气动噪声机理数值分析

3. 2. 1　非定常脉动压力　

在压气机气动噪声预测过程中，声源信息为声

源面的非定常脉动压力。因此，研究非定常脉动压

力与气动噪声之间的关系对于分析压气机气动噪声

机理有重要意义。

在时间总长为 0. 005 s的监测点脉动压力变化

过程中，对于转速为 60 000 r/min时，压气机旋转转

数为 5圈；对于转速为 90 000 r/min时，压气机旋转

转数为7. 5圈；对于转速为110 000 r/min时，压气机

旋转转数为9. 1圈。

图 11 给出了不同转速下近堵塞和近喘振工况

的压气机进口域的时域脉动压力分布。从图中可以

看出，对于同一监测点，随着转速升高，压力波动变

得剧烈。这主要是因为单位时间内叶轮叶片切割气
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图9　近喘振和近堵塞工况下压气机总声压级和叶片通过频率声压级

Fig.9　Aerodynamic noise emissions spectral characteristics of compressor under different operating conditions
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图10　叶片通过频率噪声占比总声压级比例

Fig.10　Blade passing frequency noise proportion
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流团频率增大，脉动压力更明显。在同一转速下，越

靠近壁面位置，监测点的脉动压力幅值越大（In1和

In3为近壁面点，In5为中心点）。这主要是因为高速

旋转的叶轮与进气来流产生干涉，形成稳定的周期

性脉动压力。该脉动压力在叶尖位置较为强烈，同

时从叶轮前缘向外逐渐减小。因此，与压气机进气

口中心处相比，近壁面区域压力波动更明显。

在频域分析中，为了使压气机的非定常脉动压

力特性更为明显，用压力系数CP进行表示，其计算公

式如下：

（a） 60 000 r/min_近堵塞工况_进口域

（c） 110 000 r/min_近堵塞工况_进口域

（e） 90 000 r/min_近喘振工况_进口域

（b） 90 000 r/min_近堵塞工况_进口域

（d） 60 000 r/min_近喘振工况_进口域

（f） 110 000 r/min_近喘振工况_进口域

图11　不同转速下压气机进口域的时域脉动压力分布

Fig. 11　Time domain fluctuation pressure distributions of the compressor inlet region under different speeds
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CP = 2( P - Pj )
ρv2 （6）

V = πnD
60 （7）

式中：P为某时刻监测点的压力，Pa；Pj 为时间范围

内监测点的压力平均值，Pa；ρ为空气密度，其值为

1. 29 kg/m3，V为叶轮外缘出口圆周速度，m/s；n为

压气机转速，r/min；D为叶轮出口直径，m。

图12给出了转速90 000 r/min下的近堵塞和近

喘振工况压气机进口域的频域脉动压力分布。从图

中可以看出，在低频率范围内（0～1500 Hz），近喘振

工况的脉动压力峰值更高，表明在近喘振工况，压气

机进口以低频噪声为主。

图 13 给出了不同转速下近堵塞和近喘振工况

压气机旋转域的时域脉动压力分布。从图中可以看

出，在同一转速下，监测点R5的脉动压力幅值高于

R1，这是由于 R5 所在位置的气流压力较高所导致

的。此外，对于同一监测点，随着转速升高，脉动压

力幅值增大。这是因为转速升高使得叶片和进气来

流扰动频率增大，导致脉动压力幅值增大。

图14给出了90 000 r/min下压气机旋转域的频

域脉动压力分布。从图中可以看出，在近堵塞和近

喘振工况，各监测点的脉动压力峰值主要出现在压

气机轴频及其谐频处。这是因为压气机叶片叶尖速

度高，定常气动力的影响较大，使得多重单音噪声峰

值较为突出。在同一转速下，和监测点R1相比，监

测点R5的轴频所对应谐频处的脉动压力峰值增大。

这是由于R5所在位置同时受到主叶片和分流叶片

的影响所导致的。

图 15 给出了不同转速下压气机扩压器域的时

域脉动压力分布。从图中可以看出，对于同一监测

点，随着转速升高，脉动压力幅值增大，原因如上述

所示。

图16给出了90 000 r/min下压气机扩压器域的

频域脉动压力分布。从图中可以看到，在近堵塞工

况，脉动压力峰值主要分布在压气机轴频对应的谐

波频率处。表明了在近堵塞工况，压气机扩压器以

多重单音噪声为主。此外，在近喘振工况，脉动压力

峰值主要分布在0～3 000 Hz的低频范围内。

图 17 给出了不同转速下压气机蜗壳域的时域

脉动压力分布。从图中可以看到，在同一转速下，各

监测点脉动压力幅值从高到低依次为V1＞V4＞V6
＞V9。这是因为气流在蜗壳内流动过程中（气流流

动方向为V1—V4—V6—V9），压力逐渐减小，压力

波动减弱。因此V1的脉动压力幅值最高，V9的脉

动压力幅值最低。

压气机蜗壳域的频域脉动压力分布如图 18 所

示。从图中可以看到，在近堵塞和近喘振工况，脉动

压力峰值主要分布在低频段。表明在近堵塞和近喘

振工况下，压气机出口主要以低频噪声为主。

3. 2. 2　动静干涉　

图 19 给出了压气机叶轮和扩压器的静熵和湍

动能分布。从图中可以看出，在近堵塞工况，叶片尾

缘位置存在明显的静熵和湍动能变化，这体现了叶

轮与扩压器间的动静干涉作用。在近喘振工况，叶

片前缘存在静熵和湍动能变化，这主要是叶轮叶片
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（b） 90 000 r/min_近喘振工况_进口域

图12　90 000 r/min下压气机进口域的频域脉动压力分布

Fig. 12　Frequency domain fluctuation pressure distributions of the compressor inlet region at 90 000 r/min
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与进气来流的相互干涉作用引起的。

图 20 给出了压气机近堵塞和近喘振工况的叶

轮叶片展开度为 90% 的静熵和湍动能分布。在近

堵塞工况，叶片尾缘静熵和湍动能值大，说明叶轮和

扩压器之间存在明显的干涉作用，其诱导产生的轴

频及其谐频处噪声较为突出。在近喘振工况，叶片

前缘静熵和湍动能值大，说明叶轮和进气口之间干

（a） 60 000 r/min_近堵塞工况_旋转域

（c） 110 000 r/min_近堵塞工况_旋转域

（e） 90 000 r/min_近喘振工况_旋转域

（b） 90 000 r/min_近堵塞工况_旋转域

（d） 60 000 r/min_近喘振工况_旋转域

（f） 110 000 r/min_近喘振工况_旋转域

图13　不同转速下压气机旋转域的时域脉动压力分布

Fig. 13　Time domain fluctuation pressure distributions of the compressor rotor region under different 
speeds
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涉作用较为明显，对低频噪声有较高贡献度。

4 结论 

（1） 在试验工况，压气机气动噪声声压级随着

转速升高而增大。其中，在压气机气动噪声中，叶片

通过频率噪声占据主导地位。随着转速升高，叶片

通过噪声对气动噪声总声压级贡献度越大，其占比

最高达75. 35%。

（2） 在近喘振工况，压气机进口和出口以低频

噪声为主。而在近堵塞工况，压气机旋转域和扩压

器以多重单音噪声为主。

（3） 在近堵塞工况，压气机叶轮与扩压器间的

动静干涉对轴频及其谐频噪声均有较高贡献度。

（4） 在近喘振工况，叶轮叶片与进气来流存在

明显的干涉作用，其对诱导产生的低频噪声影响较

为突出。
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（b） 90 000 r/min_近喘振工况_旋转域

图14　90 000 r/min下压气机旋转域的频域脉动压力分布

Fig. 14　Frequency domain fluctuation pressure distributions of the compressor rotor region at 90 000 r/min
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Fig. 15　Time domain fluctuation pressure distributions of the compressor diffuser region under different 
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（b） 90 000 r/min_近喘振工况_扩压器域

图16　90 000 r/min下压气机扩压器域的频域脉动压力分布

Fig. 16　Frequency domain fluctuation pressure distributions of the compressor diffuser region at 90 000 r/min

（a） 60 000 r/min_近堵塞工况_蜗壳域

（c） 110 000 r/min_近堵塞工况_蜗壳域

（e） 90 000 r/min_近喘振工况_蜗壳域

（b） 90 000 r/min_近堵塞工况_蜗壳域

（d） 60 000 r/min_近喘振工况_蜗壳域

（f） 110 000 r/min_近喘振工况_蜗壳域

图17　不同转速下压气机蜗壳域的时域脉动压力分布

Fig. 17　Time domain fluctuation pressure distributions of the compressor volute region under different speeds
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（b） 90 000 r/min_近喘振工况_蜗壳域

图18　90 000 r/min下压气机蜗壳域的频域脉动压力分布

Fig. 18　Frequency domain fluctuation pressure distributions of the compressor volute region at 90 000 r/min
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（d） 90 000 r/min_近喘振工况_湍动能

图19　90 000 r/min下近喘振和近堵塞工况叶轮和扩压器静熵和湍动能分布

Fig. 19　Static entropy and TKE distribution of the compressor at 90 000 r/min of near surge and choke conditions
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图20　90 000 r/min下近喘振和近堵塞工况叶轮叶片展开度为90%的静熵和湍动能分布

Fig. 20　Blade-to-blade view of Static entropy and TKE distribution for the compressor at 90 000 r/min of 
near surge and choke conditions
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