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摘　 要：管道消声器的性能会因内部气流产生的二次噪声而削弱。 利用简单扩张腔消声器入口和出

口有无过渡圆弧 ２ 种构型，基于雷诺平均（ＲＡＮＳ）和大涡模拟（ＬＥＳ）的方法，研究管道消声器的二次

噪声特性。 首先，通过声学分析对这 ２ 种消声器的传递损失进行对比研究；然后，基于 ＣＦＤ 流场分析，
获得消声器腔内气流的湍流强度与压力脉动分布；最后，根据流场分析结果计算获得腔内宽频噪声与

近场噪声强度。 研究结果显示，消声器的二次噪声特性较大程度地依赖于其几何构型，其中进出口的

过渡圆弧虽然对消声器的传递损失影响较小，但却显著减小了腔内流场的剪切层速度梯度和湍流强

度，从而较大程度地减弱了以宽频噪声为主的气流二次噪声强度。
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　 　 管道消声器是一种典型的抑制管道噪声的部

件，常用于飞机环控、空调管路、机械通风、车辆排气

等系统中。 消声器的消声性能主要由传递损失描

述，而它通常只能表征消声器入口处的入射声功率

级和出口处的透射声功率级的差值，与声源以及末

端负载的情况无关，也不会计入管道气流所产生的

二次噪声的影响。 研究消声器性能的常用方法是有

限元法［１⁃３］，它可以模拟复杂消声器结构声传播的

三维效应，具有很高的精度。 １９７１ 年， Ｙｏｕｎｇ 和

Ｃｒｏｃｋｅｒ［４］首次用有限元法计算了简单扩张腔的传

递损失，Ｃｒａｇｇｓ［５］ 进一步将其用于求解复杂消声器

的传递损失和插入损失，此后有限元法在消声器性

能方面的研究得到了快速发展。 近年，Ａｎｔｅｂａｓ 等［６］

用有限元法建立非均质穿孔耗散型消声器声学传播

模型，其中考虑了非均质吸声材料和穿孔管的声阻

抗特性的影响因素。
为了研究几何结构和气流对消声器性能的影

响，Ｓｅｌａｍｅｔ 和 Ｒａｄａｖｉｃｈ［７⁃８］ 对扩张腔的长径比参数

与消声器性能之间的相关性进行了深入研究，同时

还分析了入口管和出口管偏置对消声器消声性能的

影响。 潘国培等［９］ 分析了内插管对扩张腔消声器

传递损失的影响。 上述研究均没有考虑管道中的流

动介质，当考虑管道中的流动介质时，管道和腔室中

的流动通常是紊乱复杂的，尤其是气流经过管道和

腔室不连续界面的变化而产生较大的二次噪声［１０］。
Ｂｒｏａｔｃｈ 和 Ｍａｒｇｏｔ 等［１１］ 考虑消声器内部三维声场，
在分析消声器传递损失的同时也获得了内部气流流

动的特性。 Ｐａｒｓａｎｉ 和 Ｇｈｏｒｂａｎｉａｓｌ 等［１２］ 使用高阶频

谱差分法（ ｈｉｇｈ⁃ｏｒｄｅｒ ｓｐｅｃｔｒａｌ ｄｉｆｆｅｒｅｎｃｅ ｍｅｔｈｏｄ） 和

ＬＥＳ 计算近场湍流强度，进而得到流场所产生的远

场辐射噪声。 Ｌｅｅ 和 Ｊａｎｇ［１３］对消声器的传递损失和

压力损失进行了二维优化。 Ｃｈｅｎ 等［１４］ 通过分析消

声器内部的流场特性，指出气流速度越大，产生的二

次噪声越强，同时提出过渡结构有助于减少涡流的

产生。 在设计和优化消声器时，必须考虑气流引起

的二次噪声问题。
为了研究几何结构和气流对消声器性能的影

响，分析消声器二次噪声的生成机理，进而研究抑制

二次噪声的方法，本文基于 ＲＡＮＳ 和 ＬＥＳ 方法，对 ２
种出入口构型的简单扩张腔消声器进行流场与二次
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噪声特性分析，以期进一步认识消声器内部气流的

二次噪声的产生机理。

１　 二次噪声分析方法

二次噪声又称再生噪声，它是管道系统或消声

器中因流动而产生的、有别于管道系统传播的设备

噪声的附加噪声。 二次噪声与气流速度和管道系统

及消声器的结构有关。 本文研究结构改变对消声器

的影响，并以宽频噪声和近场噪声的强弱来反映二

次噪声的大小。
１．１　 宽频噪声分析

消声器气流噪声主要是宽频噪声，它是由管道

和腔中的湍流引起的。 要获得流场中宽频噪声源信

息，必须分析流场中湍流强度及其分布。 利用

ＲＡＮＳ 方程和 ｋ⁃ε 湍流模型可有效获得流场中的湍

动能分布信息，再利用 Ｐｒｏｕｄｍａｎ［１５］ 方程计算出宽

频噪声级。
首先利用 ＲＡＮＳ 对消声器腔内流场进行分析，

可压缩理想气体 Ｎａｖｉｅｒ⁃Ｓｔｏｋｅｓ 方程的表达式为：
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式中， ρ 为气体密度；ｕｉ 为速度；ｅ 为总能量；ｐ 为压

力；θ ｉ 为热通量；τ ｉｊ 为黏性应力张量。
该方程是一个不封闭的方程，无法求解，必须引

入湍流模型来使方程封闭。 采用Ｒｅａｌｉｚｅｄ ｋ⁃ε模型，
该模型可有效模拟分离流、强逆压梯度的边界层流

动、二次流以及旋转流动等。 其中 ｋ 和 ε 对应的输

运方程为：
∂
∂ｔ

（ρｋ） ＋ ∂
∂ｘ ｊ

（ρｋｕ ｊ） ＝ ∂
∂ｘ ｊ

μ ＋
μ ｔ

σ ｋ

æ

è
ç

ö

ø
÷
∂ｋ
∂ｘ ｊ

é

ë
ê
ê

ù

û
ú
ú
＋

　 Ｇｋ ＋ Ｇｂ － ρε － ＹＭ ＋ Ｓｋ （２）
∂
∂ｔ

（ρε） ＋ ∂
∂ｘ ｊ

（ρεｕ ｊ） ＝
∂
∂ｘ ｊ

μ ＋
μ ｔ

σ ε

æ

è
ç

ö

ø
÷
∂ε
∂ｘ ｊ

é

ë
ê
ê

ù

û
ú
ú
＋ ρＣ１Ｓε －

　 ρＣ２
ε ２

ｋ ＋ νε
＋ Ｃ１ε

ε
ｋ
Ｃ３εＧｂ ＋ Ｓε （３）

式中，ｋ 为湍动能，ｋ ＝ １
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为平均速度梯度产生的湍动能；Ｇｂ 为浮力产生的湍

动能；ＹＭ 为可压缩湍流中波动膨胀对整体耗散率的

贡献；
然后，将 ＲＡＮＳ 方法得到的平均流场和湍流方

程（２）、（３）所获得的湍动能 ｋ 和湍动能耗散率 ε 引

入到 Ｐｒｏｕｄｍａｎ 方程，计算出宽频噪声级。 该方程是

基于 Ｌｉｇｈｔｈｉｌｌ 声学类比推导出的由平均流的各向同

性湍流产生的声能公式。 其表达式为：
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式中， ｕ 为湍流速度；ι 为湍流长度尺寸；ａ０ 为声速；
α 为模型常数。

Ｐｒｏｕｄｍａｎ 公式可以量化局部气流对总声功率

的贡献。 将 ｋ 和 ε 引入到（４）式可得：
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式中， α ε 为模型常数，α ε ＝ ０．１。
将声功率转化为声压级，其方程为：
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式中， Ｐｒｅｆ 为参考声压，Ｐｒｅｆ ＝ １０ －１２Ｗ／ ｍ３。
１．２　 近场噪声分析

近场噪声可反映消声器腔内的压力脉动对于二

次噪声的影响。 采用 ＬＥＳ 流场瞬态分析方法获得

消声器内部气流的压力脉动，从而求得近场的声压

分布。
在湍动能的传递过程中，大尺度涡几乎包含所

有的湍动能，而小尺度涡主要是耗散湍动能。 ＬＥＳ
使用滤波函数将湍流分为大尺度涡和小尺度涡，直
接计算大尺度涡，而放弃对小尺度涡的直接计算，转
而使用模型（如动态 Ｓｍａｇｏｒｉｎｓｋｙ⁃Ｌｉｌｌｙ 模型）模拟小

涡，从而显著地减小了计算量。
涡的过滤可以用积分运算来实现，其公式为：

􀭵ｕｉ（ｘ，ｔ） ＝
１
Δ３∫Δ ／ ２－Δ ／ ２

∫Δ ／ ２
－Δ ／ ２
∫Δ ／ ２

－Δ ／ ２
ｕｉ（ξ，ｔ）Ｆ（ｘ － ξ）ｄξ１ｄξ２ｄξ３ （８）

·９９９·
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式中， ｕｉ（ξ，ｔ） 为湍流运动样本的瞬时速度，􀭵ｕｉ（ｘ，ｔ）
为过滤后的大尺度速度，Δ为过滤长度，Ｆ（ｘ － ξ） 为

过滤函数。
大涡模拟完成后，得到各点的瞬态压力，进而求

得各点的声压，其表达式为：
ｐ′ ＝ ｐ（ ｔ） － 􀭰ｐ （９）

式中， ｐ（ ｔ） 为 ＬＥＳ求出的瞬态压力，􀭰ｐ 为 ＲＡＮＳ 求出

的稳态压力。

２　 仿真分析与讨论

２．１　 几何模型

分析 ２ 种构型的消声器，一种是简单扩张腔消

声器（如图 １ 所示，记为 Ａ），另一种是具有进出口过

渡圆弧的消声器（如图 ２ 所示，记为 Ｂ）。 ２ 种消声

器端部直径为 １００ ｍｍ，总长度为 ４００ ｍｍ，扩张腔部

分直径 ３００ ｍｍ，长度为 ３５０ ｍｍ。 对于消声器 Ｂ，出
入口部分的过渡圆角半径为 ２５ ｍｍ。 缩小过渡圆弧

半径为 １５ ｍｍ，其余参数保持不变，记为 Ｂ１。

图 １　 直角消声器 Ａ 的几何尺寸

图 ２　 消声器 Ｂ 的几何尺寸

２．２　 传递损失

传递损失是衡量消声器性能的重要指标。 首先

分析出入口过渡圆弧对消声器消声性能的影响。

２．２．１　 模型和边界条件

采用四面体非结构网格，网格最大尺寸 ６ ｍｍ，
最小尺寸 ０．６ ｍｍ。 最终消声器 Ａ、Ｂ、Ｂ１ 的单元数

均约为 ６８ 万。
在消声器传递损失理论中，假设入口处质点振

动速度为－１ ｍ ／ ｓ（入口处法线方向与速度方向相

反）；对于消声器出口，定义为全吸声无反射边界。
２．２．２　 消声性能的仿真结果

简单扩张腔消声器传递损失的计算公式为：

ＴＬ ＝ １０ｌｇ
ｐ２ × 􀭰ｐ２

ｐ１ × 􀭰ｐ１

æ

è
ç

ö

ø
÷ （１０）

式中， ｐ２ ＝ （ｐｉｎｌｅｔ ＋ ρｃ） ／ ２；ｐ１ ＝ ｐｏｕｔｌｅｔ；ｐｉｎｌｅｔ 为入口处的

声压，ｐｏｕｔｌｅｔ 为出口处的声压；􀭰ｐ 代表声压 ｐ 的共轭

复数。
应用（１０） 式进行理论值求解时，频率范围会受

到上限截止频率 ｆ上的限制，其计算公式为：

ｆ上 ＝ １．２２ ｃ
􀭺Ｄ

（１１）

式中， ｃ 为声速；􀭺Ｄ 为扩张腔部分的当量直径。
超过上限截止频率后，理论公式得到的结果失

效。 本文中，􀭺Ｄ 即为扩张腔部分的直径 ３００ ｍｍ，因
而 ｆ上 ＝ １ ３８３ Ｈｚ。 图 ３ 所示为有限元分析结果与理

论解的比较。

图 ３　 消声器传递损失有限元结果与理论值

在低频部分（０～１ ０００ Ｈｚ），数值模拟结果和理

论值吻合很好，在高于 ｆ上时，理论值不能给出正确

结果，只有有限元法可以正确模拟。 同时可以看出，
Ａ、Ｂ 和 Ｂ１ 消声器的有限元分析结果基本相同。 说

明进出口过渡圆弧对消声器传递损失影响不大，不
会降低其消声性能。
２．３　 消声器流场分析

２．３．１　 分析模型

采用结构网格，近壁面第一层网格尺寸为 ０．０２
ｍｍ，其中消声器 Ａ 单元数为 ３２０ 万；消声器 Ｂ 和 Ｂ１

·０００１·
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的单元数为 ３４７ 万，消声器 Ｂ 的网格情况如图 ４ 所

示。 设置入口处的气流速度 Ｖ＝ １０ ｍ ／ ｓ，湍流强度为

１％，出口为自由流动，壁面为无滑移和绝热条件，

图 ４　 消声器 Ｂ 的网格情况

流体为理想气体，标准大气压为 １０１ ３２５ Ｐａ，温度为

２９８．５ Ｋ。
２．３．２　 流场仿真结果

基于 ＲＡＮＳ 方法得到稳态流场。 图 ５ 为消声器

轴向截面的流线图。 从图中可以看出，气流进入扩

张腔后，与腔内气体剪切产生速度梯度，在扩张腔内

形成剪切流。 图 ５ａ）显示，消声器 Ａ 在轴线附近区

域的速度较大。 在出口处，气流与壁面发生了剧烈

碰撞，产生较大回流。 图 ５ｂ）中消声器 Ｂ 由于在扩

张腔进出口处有过渡圆弧，曲率较大，使得气流的剪

切作用以及与出口处壁面的碰撞减弱，回流减小。
由于消声器 Ｂ１ 也有过渡圆弧，因此消声器 Ｂ１ 的流

场和消声器 Ｂ 类似，但消声器 Ｂ１ 圆弧曲率大于消

声器 Ｂ，这使得消声器 Ｂ１ 回流强度大于消声器 Ｂ。

图 ５　 消声器轴向截面的流线图

　 　 图 ６ 表示消声器中心横截面气流沿轴线方向速

度的分布图。 从图中可知，消声器 Ｂ 和 Ｂ１ 气流速

度分布相近，气流在轴线附近区域的速度和腔体壁

面的回流速度均小于消声器 Ａ。 图中的参考 Ａ 为

Ｙａｎｇ［１０］通过数值计算所求出的消声器 Ａ 的速度分

布结果图，本文与其对应消声器的仿真结果基本

一致。

图 ６　 中心横截面速度分布图

图 ７ 为消声器在轴向截面的湍动能云图。 湍动

能代表速度变化的快慢程度。 从图中可以看出，湍
动能的最大值出现在扩张腔出口壁面附近，主要是

由于在出口气流与侧壁剧烈碰撞，气流与壁面干涉

形成大量的离散旋涡。 由于消声器 Ｂ 和 Ｂ１ 在出口

处有过渡圆弧，因此较大程度地减弱了这种碰撞强

度，减小了剪切层的速度梯度和离散涡的强度，从而

使其在出口处的湍动能小于消声器 Ａ。 同时由于消

声器 Ｂ 和 Ｂ１ 入口横截面大于消声器 Ａ，使该处速

度下降相对较快，因此入口处的湍动能大于消声器

Ａ。 但进入扩张腔后，消声器消声器 Ｂ 和 Ｂ１ 的轴线

附近区域气流速度小于消声器 Ａ，剪切层速度梯度

也较小，从而使消声器消声器 Ｂ 和 Ｂ１ 在速度势核

外侧的湍动能小于消声器 Ａ。 从图 ５ 可以看出，由
于消声器 Ｂ１ 出口处曲率比消声器 Ｂ 更大，消声器

Ｂ１ 空腔内涡旋范围和强度比消声器 Ｂ 更大，因此在

空腔内，消声器 Ｂ１ 湍动能强度值大于 １ ｍ２ ／ ｓ２ 的范

围更广，强度更大。 消声器采用过渡圆弧可有效减

小流场中速度的非定常性波动和湍动能强度。
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图 ７　 消声器轴向截面的湍动能

２．４　 宽频噪声分析

消声器内流场气动噪声主要为宽频噪声。 宽频

噪声分析可反映出其噪声源的强度分布。 图 ８ 为消

声器 Ａ、Ｂ 和 Ｂ１ 在轴向截面上的宽频噪声声压级分

布云图，该图与湍动能分布云图（见图 ７）有一定对

应关系。 图中显示宽频噪声在湍动能较大的速度势

核外侧以及出口区域也较大。 采用过渡圆弧可有效

降低消声器腔内的宽频噪声强度。 消声器 Ｂ 在速

度势核外侧以及出口处的湍动能均小于消声器 Ａ，
使得消声器 Ｂ 在这些区域的宽频噪声强度也小于

消声器 Ａ。 由于消声器 Ｂ１ 的湍动能值小于消声器

Ａ 大于消声器 Ｂ，因此其宽频噪声的强度也介于二

者之间。

图 ８　 宽频噪声声压级图

２．５　 近场噪声分析

近场噪声分析主要是针对流场中压力脉动引起

的声压强度分析。 近场噪声与宽频噪声从不同侧面

反映了流场中的噪声特性及其分布特征。 本节重点

讨论 Ａ 和 Ｂ ２ 种构型。

利用大涡模拟获得消声器内气体的压力脉动，
在出口附近设置监测点 Ｎ１、Ｎ２、Ｎ３，如图 ９ａ）所示，
并记录其瞬态压力。 利用（９）式求出这三点的声

压，经频谱分析后获得其在不同频率下的声压级，如
图 ９ 所示。

图 ９　 近场声压级强度分布

　 　 从图中可知消声器的近场噪声属于宽带噪声。 各点总声压级如表 １ 所示。 消声器 Ｂ 在各点的总
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声压级均小于消声器 Ａ，最大差值达到 １２．４ ｄＢ，距
离宽频噪声源较远的 Ｎ１ 点，其声压级小于离宽频

噪声源较近的 Ｎ２ 和 Ｎ３ 点。 对于消声器 Ａ，这一现

象更加明显，差值可达 １４．９ ｄＢ。
表 １　 总声压级情况 单位：ｄＢ

消声器类型 Ｎ１ Ｎ２ Ｎ３

Ａ １０４．９ １１９．８ １１８．７

Ｂ １００．７ １０７．４ １０６．９

因消声器 Ａ 的宽频噪声相对于 Ｂ 大，导致其在

近场各处的噪声强度较大，而近场噪声的实质是气

流的压力脉动，这种脉动将向外传播，在远场处会产

生较强的噪声。
２．６　 气流速度的影响

为研究气流速度对二次噪声的影响，设置入口

速度 Ｖ 分别为 １０ ｍ ／ ｓ、２０ ｍ ／ ｓ、３０ ｍ ／ ｓ、４０ ｍ ／ ｓ，计算

消声器 Ａ 与 Ｂ 出口二次噪声总声压级情况，计算结

果如图 １０ 所示。

图 １０　 二次噪声随气流速度的变化

消声器的二次噪声随着气流速度的增大而增大，但
增大幅度逐渐减小。 在速度较低时消声器 Ｂ 的二

次噪声低于消声器 Ａ，Ｖ＝ １０ ｍ ／ ｓ 时最大降低噪声量

为 ４ ｄＢ。 当速度较大时，消声器 Ａ 和 Ｂ 的二次噪声

基本相同。

３　 结　 论

本文针对 ２ 种构型的消声器，基于 ＲＡＮＳ 和

ＬＥＳ 方法，研究了管道消声器腔内流场特征与二次

噪声特性，主要研究结论有：
１） 消声器的过渡圆弧可有效减小腔壁处的回

流，使轴线附近区域的流速降低，从而减弱了流场中

速度的非定常性波动。 同时，减小壁面曲率有利于

抑制出口处气流与壁面干涉所形成的离散旋涡强

度，从而可减小二次噪声的生成；
２） 消声器腔内近场噪声属于宽带噪声。 在气

流速度较低的情况下，采用曲率较小的出口壁面可

有效降低气流的二次噪声强度（可达 ４ ｄＢ）。 消声

器内的二次噪声随气流速度的增大而增强，当气流

速度较高时，二次噪声的增长幅度将趋缓；
３） 消声器结构中采用过渡圆弧虽然会显著改

变腔内的流场形态，但其对消声器传递损失的影响

较小。 在气流速度较低时，过渡圆弧可有效降低腔

内气流的湍流强度，从而减小其宽频噪声和近场噪

声的强度。 圆弧半径增大，气流生成的二次噪声强

度则会减小。
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