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摘要  针对汽车空调管路内的气动噪声，设计了一种周期性消声结构。首先，运用传递矩阵方法，建立消声结构的

传递损失理论模型，分析了消声结构的参数对传递损失的影响规律，并通过试验测试和声学有限元计算验证了理论

模型的正确性；其次，通过流体力学有限元方法与声类比法结合，预测了某商用车的空调管路内气动噪声源位置，分

析了产生气动噪声的主要原因和气动噪声的声源特性，为消声结构的优化设计提供目标频域；最后，以消声频带宽

度最大为优化目标，以消声结构的孔径、扩张腔长度、扩张比和内插长度为设计变量，对消声结构进行优化设计。结

果表明，优化后的消声结构传递损失的峰值明显提高，消声频带的宽度有所拓宽，优化后的空调管路出口处的声压

级降低了 7 dB 左右。
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引  言

汽车驾驶舱内的噪声是衡量汽车品质的一个重

要指标。降低车内噪声可提高驾乘人员的舒适度，

从而提高驾驶安全性。由于空调管路与驾驶舱相

通，气动噪声可以沿管路直接进入驾驶舱，因此汽车

空调管路的气动噪声逐步成为驾驶舱内的主要噪声

源之一。因此，开展汽车空调管路噪声控制方法研

究，以改善车辆驾驶舱内的噪声品质，越来越受到相

关研究人员和制造商的关注。

针对汽车空调管路系统噪声的分析与控制，邹

春一等［1］通过数值模拟方法分析了汽车空调系统的

气动噪声源特性。陈志勇等［2］通过试验台架对汽车

的空调压缩机噪声进行了诊断与分析，提出了相应

的改进措施以降低汽车空调噪声。文献［3⁃4］研究

表明，对汽车空调系统的结构优化可改善驾驶舱内

的噪声特性，降低驾驶舱内的噪声等级。上述研究

主要在噪声源端针对空调系统的气动噪声进行分析

与控制。此外，在噪声的传递路径上，Singh 等［5］利

用可降解的天然材料实现了对汽车驾驶舱内噪声的

控制。Back 等［6］设计了一种适用于汽车空调系统的

主动降噪系统。上述方法尚未在汽车上广泛普及，

主要原因是添加消声材料或主动降噪结构将增加汽

车的制造成本与整备重量，同时汽车工作工况的复

杂性对主动降噪系统鲁棒性的要求较高。

基于结构简单、成本较低及效率较高等特点，声

学消声器被广泛应用在中低频气动噪声控制中，但

此种消声器仅在共振频率附近有很高的传递损失。

为了拓宽谐振腔的消声频带范围，学者们对多种形

式的消声器进行了研究。吕海峰等［7］等提出了一种

逆压电效应的调频式亥姆霍兹消声结构，提高了消

声结构对宽频噪声的自适应性。高书娜等［8］基于共

振消声器的集中参数模型，研究了多个消声器串联

系统的声学特性，在提升消声器传递损失时降低了

消声器串联系统的体积。沈惠杰等［9］利用声子晶体

周期结构设计技术，解决了管路系统的低频减振降

噪问题。Shi等［10］采用布洛克波理论和传递矩阵法，

研究了周期性微穿孔管消声器中的波传播规律，指

出周期结构与微穿孔管消声器的组合能有效控制低

频噪声，且具有更宽的消声频率范围。文献［11⁃12］
对具有周期性排列超材料的管道进行了研究。Cai
等［13］分析了具有周期性排列的双亥姆霍兹共振腔管
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路的声学特性，通过将前 2 个布拉格带隙与局部共

振带隙组合，实现了更宽的低频消声频带。Zhang
等［14］分析了有多个混合亥姆霍兹谐振器的管道传递

损失和带隙特性。上述研究表明，虽然单个周期内

的消声结构参数相同，但利用声子晶体理论进行周

期性布置也能有效拓宽消声频带宽度，改善管路的

噪声特性。

笔者参考声子晶体原理，针对汽车空调管路内气

动噪声控制设计了一种消声结构，建立了消声结构传

递损失的理论计算模型，利用声学有限元方法计算了

消声结构的传递损失，并通过四传感器法［15］进行了试

验研究，验证了理论计算模型和有限元模型的正确

性。通过流体有限元计算分析了汽车空调管路内气

动噪声产生的原因，并结合声类比法计算声场信息，

为消声结构的优化设计提供了目标频域。分析了不

同的参数对消声结构传递损失的影响规律，利用遗传

算法对消声结构的参数进行优化，拓宽了消声结构在

目标频域内的消声带宽，提高了传递损失。

1 管路消声结构的传递损失计算及试

验分析

1.1　消声结构传递损失的计算理论　

针对汽车空调管路内的气动噪声问题，设计了

一种管路消声结构，通过直通管的穿孔内空气共振

和扩张腔控制声阻抗来实现降噪。汽车空调管路的

消声结构示意图如图 1 所示。

周期性消声结构入口处的入射声功率级 Lwi与

出口处的透射声功率级 Lwo差值即为消声结构的传

递损失 TL，当入射的噪声声功率一定时，提高传递

损失 TL 可以有效降低管路出口处的透射噪声声功

率，从而降低了沿管路传出的噪声水平。

利用传递矩阵法［16］对消声结构的传递损失进行

理论推导，如图 1（a）所示，建立 x 坐标轴（正方向为

消声结构轴向，由入口指向出口），原点位置对应消

声结构的入口。首先，对长度为 L 的单个周期单元

进行如下理论解析：假设声波在穿孔管和膨胀腔内

传播过程为绝热过程，其质量方程和动量方程为

é

ë

ê

ê

ê

ê

ê
êê
ê
ê

ê

ê

ê ù

û

ú

ú

ú

ú
úú
ú

ú

ú

údp0 /dx

dρcu0 /dx

dp0a

dρcu0a

=M

é

ë

ê

ê

ê

ê

ê
êê
ê

ê

ê

ê

ê ù

û

ú

ú

ú

ú
úú
ú

ú

ú

úp0

ρcu0

p0a

ρcu0a

（1）

其中：p0，u0分别为穿孔管内某一点的声压和质点振

动速度；p0a，u0a 分别为扩张腔内某一点的声压和质

点振动速度；M为声质量矩阵。
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α1 = 4jk dZm （3）
α2 = k 2 - α1 （4）
α3 = 4jkd ( )D 2 - d 2 Zm （5）
α4 = k 2 - α3 （6）

其中：k = ω/c 为声波波数；ω 为角频率；j = -1 为

复数单位；d 为穿孔管直径；D 为扩张腔直径，定义 D
与 d 的比值 D/d 为扩张比；Zm 为管路结构中穿孔的

相对声阻抗率。

Zm = rm + jxm （7）
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其中：μ 为空气动力黏度；t 为管路壁厚；dm 为穿孔孔

径；ε为管路穿孔段的穿孔率。

通过分析可知，相对声阻抗率主要与可知消声

结构穿孔孔径 dm有关。

通 过 求 解 式（1），得 到 穿 孔 段 初 始 位 置

（x0 = La）和末端位置（x1 = L）的声压与质点振动关

系，即
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图 1　汽车空调管路的消声结构示意图

Fig.1　Schematic diagram of noise reduction structure of auto⁃
mobile air⁃conditioning pipeline
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  R= φEφ-1 （11）

E= diag ( exp ( - ξi( L - La ) ) )  ( i = 1，2，3，4）（12）

其中：L 为扩张腔长度；La为空调管路的内插长度；φ

为M的特征向量矩阵；ξi为M的特征值。

消声结构的扩张腔与空调管路构成一端为开口

另一端闭合的直筒腔，可以得出边界条件为

ì
í
î

ïï
ïï

ρcu0 ( x 0 )= -j tan ( )kLa p0 ( x 0 )
ρcu1 ( x 1 )=   j tan ( )kLa p1 ( x 1 )

（13）

将边界条件代入到式（10）中，求解得到消声结

构单个周期单元的传递矩阵 T1为

T 1 =
é

ë

ê
êê
ê ù

û

ú
úú
úp0

ρcu0

é

ë

ê
êê
ê ù

û

ú
úú
úp1

ρcu1

-1

（14）

根据连续性条件，在消声结构中，上一周期单元

出口处的边界条件与下一周期单元入口处的边界条

件相同，得到消声结构的入口处声压、质点振动速度

与出口处声压、质点振动速度的关系为
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其中：Tn （n=1，2，…）为消声结构的单个周期单元

的传递矩阵。

由式（15）可以得出消声结构的总传递矩阵和传

递损失为

T total = T 1T 2⋯T n = é
ë
êêêê ù

û
úúúúA 1 B 1

C 1 D 1
     （16）

TL = 20lg ( || A 1 + B 1 + C 1 + D 1

2 ) （17）

其中：Ttotal为一个 2×2 矩阵，表示消声结构的总传递

矩阵；TL为消声结构的传递损失。

Ttotal 由消声结构多个单元的传递矩阵连乘得

出，由于无法写出其解析表达式，为了直观反映参数

对传递损失的影响，采用代入具体数据方式探究其

对传递损失的影响。

通过上述理论分析可知，消声结构的传递损失

TL 与穿孔段的相对声阻抗 Zm、扩张比 D/d、单个扩

张腔的长度 L、内插长度 La 以及扩张腔个数 n 等因

素有关，而影响穿孔段相对声阻抗 Zm的主要结构参

数是孔径大小 dm。

1.2　消声结构传递损失有限元仿真分析　

利用声学有限元方法，对管路消声结构的传递

损失进行仿真计算。消声结构的尺寸参数如表 1 所

示。在 Hypermesh 14.0 中对消声结构进行网格划

分，将网格尺寸控制在 3 mm 内，以满足网格尺寸小

于 1/6 最小波长的条件限制。选用非结构化网格生

成体网格，最终生成的网格数量为 472 656 个。消

声结构的声学有限元模型如图 2 所示。

在声学仿真软件 LMS Virtual.Lab 13.10 中根据

实际工况定义边界条件：入口端为 1 W 声功率的单

位声源，出口端边界为自动匹配层响应面。声学求

解方法选用声模态法，忽略其内部声传播时的热交

换与流固耦合作用，对消声结构的传递损失进行声

学有限元仿真。

1.3　消声结构的传递损失测试　

对所设计的消声结构和建立的声学有限元模型

进行验证，消声结构的试验样件如图 3 所示，材料为

光敏树脂。试验样件的材料物理属性如表 2 所示。

传递损失的测试采用四传感器法［15］，消声结构

的传递损失测试系统如图 4 所示。在前端阻抗管扬

表 1　消声结构的尺寸参数

Tab.1　Dimensional parameters of noise reduction

dm/mm
4

d/mm
42

D/mm
100

L/mm
65

La/mm
12

n

3

图 2　消声结构的声学有限元模型

Fig.2　Acoustic finite element model of noise reduction struc⁃
ture

表 2　试验样件的材料物理属性

Tab.2　The physical properties of the material of 
the experimental sample

密度/(g⋅m-3)
1.11~1.15

泊松比

0.4~0.44
拉伸模量/MPa

2 589~2 695
弯曲模量/MPa

2 692~2 775

图 3　消声结构的试验样件

Fig.3　Experimental sample of noise reduction structure

1236



第  6 期 甄  冬，等：汽车空调管路气动噪声分析与控制研究

声器中设置声源，与声学有限元软件中的入口边界

条件保持一致。在位置 M1，M2，M3 和 M4 布置传感

器，测量分布点的声压。

利用上述试验方法对试验样件的传递损失进行

测试，将得到的试验结果与理论计算值、有限元仿真

值进行对比分析。消声结构的传递损失试验结果如

图 5 所示。由图可知：空调管路消声结构的试验模

型传递损失的理论计算值、仿真值与试验值曲线整

体趋势一致，拟合程度较好；消声结构的传递损失在

800 Hz 以 下 较 低 ，前 2 个 峰 值 约 为 4.2 dB 和

11.2 dB，对应的频率分别为 240 Hz 和 750 Hz 左右；

在 800 Hz 以上的频段内，消声结构的传递损失随频

率的上升而逐渐增高，最大值约为 70 dB。试验测

试结果在 1 700 Hz左右具有一定误差，其原因如下：

①由于试验样件分别打印再粘接，无法完全避免接

缝，影响了样件的密封性，导致产生“漏声现象”；

②声阻抗管末端无法达到完全吸声的理想效果，使

一部分噪声发生了反射。

2 空调管路气动噪声计算

以某商用车的空调管路为研究对象，首先根据

计算流体力学方法，在仿真软件 Fluent 15.0 中对空

调管路的湍流流场进行仿真，结合宽频噪声源模型

预测气动噪声源的分布位置，以此确定消声结构的

布置位置，并分析气动噪声产生的主要原因。空调

管路的有限元模型如图 6 所示。

对管路有限元模型的边界条件进行如下设置：

入口为质量流量入口，流量值为 0.068 kg/s；出口为

压力出口，相对压力为 0；管路的壁面设为绝热无滑

移边界。湍流模型选用大涡模拟模型，连续性方程

与动量方程选择压力耦合方程组的半隐式方程，动

量、湍流动能与湍流耗散率的离散格式选用二阶迎

风格式，计算方法选择压力的隐式算子分割算法，计

算步骤为 400 步，步长为 0.000 25 s。空调管路的壁

面压力云图和噪声声功率分布云图分别如图 7，8
所示。

由图 7 可知，在管路前端入口处，由于截面积的

突变，空气在此湍流运动，管路存在负压区，从而引

起此处存在压力脉动现象。

图 4　消声结构的传递损失测试系统

Fig.4　Transmission loss test system for noise reduction 
structures

图 5　消声结构的传递损失试验结果

Fig.5　Experimental value of transmission loss of noise reduc⁃
tion structure

图 6　空调管路的有限元模型

Fig.6　Finite element model of air⁃conditioning duct

图 8　空调管路的噪声声功率级分布云图

Fig.8　Nephogram of noise power of air⁃conditioning duct

图 7　空调管路的壁面压力云图

Fig.7　Nephogram of pressure distribution of the air-condition⁃
ing duct
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由图 8 可知，在管路入口截面积突变区域的噪

声声功率级较高，噪声源的预测位置与图 7 中压力

脉动的位置相同，而在管路中部和出口端声功率级

逐渐降低，消声结构应布置在声源的下游部分。同

时可以看出，产生气动噪声的主要原因为压力脉动。

在距离空调管路出口中心 500 mm 处设置监测

点，气动噪声的声压级频谱图如图 9 所示。在 Flu⁃
ent中采用声类比法计算气动噪声的声源特性曲线，

如图 9（a）所示，计算得到汽车空调风道管路内气动

噪声在 10~2 000 Hz 内的总声压级为 74.5 dB。由

于 A 计权声级与人耳听觉特性接近，因此对计算得

到声源特性进行 A 计权，如图 9（b）所示。

由图 9（a）可知，声压级的峰值最高为 54 dB 左

右，对应频率为 100 Hz，随着频率的增加，声压级逐

渐减小，与偶极子声源特性相符。图 9（b）中 A 计权

声压级的主要峰值集中在 500 Hz 以上的频段。由

于被动消声结构对低频噪声的控制效果较差，且人

耳对低频噪声不敏感［17］，因此主要针对 500 Hz 以上

的噪声控制对消声结构进行优化设计。

3 空调管路消声结构优化设计

由消声结构传递损失的计算结果可知，在中低

频段内传递损失较低，消声效果不明显，需要对消声

结构进行优化设计。

3.1　消声结构传递损失影响因素分析　

首先对扩张腔个数 n 与传递损失 TL之间的关系

进行分析。扩张腔个数对传递损失的影响见图 10。

由图 10 可知，在 900 Hz以下的频段内不同扩张

腔个数的管路传递损失都较低，但随着扩张腔个数

n 的增加，在 900 Hz 以上的传递损失有所提升，且峰

值随 n 的增加而增大，说明增加扩张腔的个数对提

高管路的传递损失有明显效果。但受管路布置长度

的限制，选择 n=3 的消声结构进行进一步研究。

在选定扩张腔个数后，利用理论模型研究消声

结构的参数对传递损失的影响规律。消声结构的不

同结构参数变化如表 3 所示。其中：示例 1 表示孔径

dm 由 2 mm 增大到 6 mm；示例 2 表示扩张腔的扩张

比 D/d 由 1.5 增加到 2；示例 3 表示单个扩张腔长度

L 由 73 mm 增加到 100 mm；示例 4 表示管路结构的

内插长度 La由 9 mm 增加到 25 mm。消声结构的参

数变化对传递损失的影响如图 11 所示。

由图 11（a）可知，当穿孔孔径由 2 mm 增加到

6 mm 时，传递损失在 750 Hz 以上的频段有明显提

升，峰值对应频率基本不变；由图 11（b）可知，当扩

张腔的扩张比内径由 1.5增加到 2.5时，传递损失在全

图 9　气动噪声的声压级频谱图

Fig.9　Sound pressure level of aerodynamic noise

图 10　扩张腔个数对传递损失的影响

Fig.10　The influence of the number of expansion cavities on 
the transmission loss

表 3　消声结构的不同结构参数变化

Tab.3　Variation range of different structural parame⁃
ters of noise reduction structure

示例

1
2
3
4

dm/mm
[2∶4∶6]

4
4
4

D/d

2
[1.50∶1.75∶2.00]

2
2

L/mm
100
100

[73∶87∶100]
100

La/mm
17
17
17

[9∶17∶25]
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频段内有明显提升，峰值对应频率降低；由图 11（c）可

知，当单个扩张腔长度由 73 mm增加到 100 mm时，传

递损失降低，峰值对应频率降低；由图 11（d）可知，

当管路内插长度由 9 mm 增加到 25 mm 时，传递损

失的峰值增大，峰值对应频率略有升高。

根据上述分析可知：消声结构的孔径 dm与内插

长度 La对传递损失的峰值影响较大，对传递损失峰

值对应频率的影响较小；扩张腔扩张比 D/d 和长度

L 对传递损失峰值和传递损失峰值对应频率均有影

响。通过对上述参数的合理优化，可有效提高管路

对中频段噪声的降噪能力，解决消声结构在中低频

段内传递损失较低、消声效果不明显的问题。

3.2　消声结构优化模型　

由于管路内的气流流速较低，噪声主要是空气

湍流引起的气动噪声，属于宽频噪声，没有特定频

率，且主要分布在 2 000 Hz 以下。结合遗传算法对

上述结构参数进行优化，拓宽消声结构的频带宽度，

增强 600~2 000 Hz 频段内的消声能力。优化目标

是拓宽传递损失高于 20 dB 时的频段宽度，优化模

型的目标函数可表示为

max { Fmax - Fmin } （18）
其中：Fmax，Fmin 分别为传递损失大于 20 dB 的频段最

高频率和最低频率。

ì
í
î

ïïïï

ïïïï

Fmax = max { }f ( )TL ≥ 10

Fmin = min { }f ( )TL ≥ 10

s.t.  f ∈[ 600，2 000] Hz

（19）

根据优化目标函数，选取消声结构的孔径 dm、

扩张比 D/d、单个扩张腔长度 L 和内插长度 La为优

化设计变量，可以得到优化模型为

max { }Fmax - Fmin = g ( x 1，x2，x3，x4 ) （20）
    s.t.  2 mm ≤ x1 ≤ 6 mm，1.5 ≤ x2 ≤ 3，
    73 mm ≤ x3 ≤ 100 mm，8 mm ≤ x4 ≤ 30 mm

其中：x1，x2，x3，x4 分别对应孔径、扩张比、单个扩张

腔长度和内插长度。

设 置 优 化 模 型 的 初 始 条 件 为 ：dm=4 mm，

D/d=2，L=98 mm，La=17 mm。采用遗传算法进

行优化，遗传算法的参数设置如表 4 所示。

3.3　加装消声结构的空调管路传递损失计算　

分别将优化前后的消声结构与空调管路结合，

优化前后的消声结构参数如表 5 所示。加装消声结

构的空调管路模型如图 12 所示。

表 4　遗传算法的参数设置

Tab.4　Parameter setting of genetic algorithm

种群初始区间

[0，1]
种群规模

20
交叉概率

0.8
变异概率

0.2
迭代次数

100

图 11　消声结构的参数变化对传递损失的影响

Fig.11　The influence of the parameter change of the noise re⁃
duction structure on the transmission loss
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建立空调管路的声学有限元模型，建模方法与边

界条件设置与消声结构的声学有限元模型一致，采用

无消声结构的空调管路作为对照组，加装消声结构空

调管路的传递损失如图 13所示。由图可知，与无消声

结构的空调管路相比，加装消声结构明显提高了空调

管路的传递损失。通过消声结构优化前后空调管路

的传递损失对比可知，经过优化后，空调管路的传递

损失峰值提高了 89.6 dB，传递损失高于 20 dB的消声

频带宽度拓宽了 700 Hz，说明参数优化对提高消声结

构传递损失、拓宽消声频带宽度具有实际意义。

3.4　消声结构优化前后的空调管路气动噪声计算　

对消声结构优化前后空调管路的气动噪声进行

有限元计算，输入的工况条件、边界条件和计算方法

与空调管路气动噪声的有限元模型一致，分别计算

消声结构优化前后的空调管路出口处的噪声声场。

消声结构优化前后空调管路监测点处的声压级与 A
计权声压级如图 14 所示。

由图 14（a）可知，对消声结构进行优化后，空调

管路气动噪声的声压级峰值有所降低，在 500 Hz 以
上的频段范围内尤为明显，此频段内的声压级峰值

平均降低了 7 dB 左右；由图 14（b）可知，空调管路气

动噪声的 A 计权声压级峰值在全频段内也有所降

低，在 500 Hz 以上的中频段内 A 计权声压级峰值平

均降低了约 7 dB。通过空调管路气动噪声的对比

分析可知，消声结构的优化明显降低了空调管路在

500 Hz 以上频段范围内的噪声水平，提升了空调管

路的降噪能力。

4 结  论

1） 汽车空调管路内气动噪声的产生原因为管

路存在的压力脉动，气动噪声源的分布位置为不规

则结构处。

2） 提高消声结构的传递损失能降低沿空调管

路传入驾驶舱内的气动噪声水平，消声结构的扩张

腔个数、孔径和内插长度对传递损失的峰值影响较

大，对消声带宽影响较小，而扩张腔内径和长度对传

递损失峰值和消声带宽均有影响。

3） 对优化设计前后的消声结构传递损失分析

可 知 ，优 化 后 空 调 管 路 传 递 损 失 的 峰 值 提 高 约

89.6 dB，拓宽消声频带的范围约 700 Hz。消声结构

将空调管路的出口处声压级和 A 计权声压级均降

低了约 7 dB。

表 5　优化前后的消声结构参数

Tab.5　The parameters of noise reduction structure 
before and after optimization

状态

优化前

优化后

dm/mm
4.0
4.2

D/d

2.00
2.93

L/mm
98.0
96.6

L1/mm
17.0
27.8

图 12　加装消声结构的空调管路模型

Fig.12　Geometric model of air⁃conditioning duct with noise 
reduction structure

图 13　加装消声结构空调管路的传递损失

Fig.13　Transmission loss of air⁃conditioning duct with noise 
reduction structure

图 14　消声结构优化前后空调管路监测点处的声压级与 A
计权声压级

Fig.14　Sound pressure level and A⁃weighted sound pressure 
level at the monitoring point of the air⁃conditioning 
duct before and after the optimization
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