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基于共面卷曲腔体的宽频带消声结构
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摘要  针对连续宽频带范围的噪声抑制问题，基于卷曲空间的概念提出具有共面卷曲腔体的宽频带消声结构。首

先，利用隔板将空腔分隔形成之字形连续腔体，用以取代传统的直通腔，延长声波在腔内的实际传播路径；其次，基

于传递矩阵法对初始卷曲腔消声结构的传递损失（transmission loss，简称 TL）进行计算，通过引入局部共振单元及

穿孔板结构消除其存在的消声零点；然后，借助数值仿真对其结构参数进行优化设计，使仿真优化后的消声结构能

够在 150 Hz 以上的连续频带范围内获得最低 20 dB 的 TL；最后，通过实验对卷曲腔体消声结构的 TL 进行测试。

结果表明：与传统直腔消声结构相比，卷曲腔体消声结构的扩张比仅为 5，厚度仅为 24 mm，具有更优的消声性能和

更轻薄的结构。实验结果与仿真结果吻合度较好，验证了所设计结构的有效性。
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引  言

目前，控制管路噪声多采用优化管路结构［1］或

安装消声器的方法。传统的多孔、纤维吸声材料制

成的消声器能够有效吸收中高频噪声，但吸收低频

噪声的效果不佳［2］。Helmholtz 消声器对于低频噪

声具有良好的抑制性能［3］，但其有效工作频带较窄，

因而常与不同共振器进行并联/串联［4⁃5］，或采用

Helmholtz消声器的改进结构拓展降噪带宽［6］。

扩张腔消声器利用管道截面积突变造成的阻抗

失配对入射声波产生反射作用，其消声量的大小主

要取决于扩张比，消声频率特性则主要由扩张腔的

长度决定［7］。调整输入、输出管在腔体中的内插长

度，可进一步消除扩张腔消声器的通过频带［8］。通

过对内插管进行穿孔处理构建穿孔管消声器［9］，可

有效提升消声器的阻尼特性。此外，将穿孔管消声

器与吸声材料相结合，组成的阻性消声器可有效提

高消声器对中高频噪声的声衰减能力［10］。然而，由

于工作原理以及结构尺寸的限制，内插管与穿孔管

消声器对低频噪声的控制效果仍不够理想。

为改善对低频噪声的降噪性能，文献［11⁃12］提

出了一种柔性管道壁噪声控制结构，即鼓式消声器，

可在低频范围内实现噪声衰减，但其频带宽度仍有

一定的局限性。此外，有源消声器由主动噪声控制

与被动消声结构相结合，已广泛应用于管道低频噪

声控制［13］，但其复杂的主动控制系统使噪声衰减系

统的成本大幅提高。

为实现从低频到高频范围内的连续噪声衰减，

笔者提出一种基于卷曲空间概念的宽频带消声结

构。首先，利用隔板构建之字形卷曲空间，可极大压

缩传统直通腔体的长度；其次，针对卷曲腔体结构存

在的通过零点问题，研究加入局部共振单元和穿孔

板结构对消声性能的影响，并借助数值仿真优化消

声结构参数；最后，通过实验验证基于卷曲腔体的宽

频带消声结构的有效性。

1 卷曲腔体消声结构

典型的单节扩张腔消声器传递损失 TLtypical
［14］为

TLtypical = 10lg
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其中：m 为扩张比，表示扩张腔与入射管道截面积之
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比，决定着消声器消声量的大小；l为扩张腔长度，决

定着消声器的消声频率特性。

为使消声频率向低频方向偏移而不改变消声器

的整体长度，笔者设计的初始卷曲腔体消声结构模

型如图 1 所示。箭头表示声波在腔内的传播路径，

其等效长度远大于结构长度。初始模型中的 4 个共

振单元为相同的等截面腔体。

利用传递矩阵法［14］划分初始消声结构的声学单

元，图 2 为基本声学单元划分，左侧插图为共振单元

入口处的局部放大图。

假定腔内声波均为平面波传播，根据声压和质

量速度连续性条件，有

pB = pC = pD （2）
pF = pE （3）
ρSB uB = ρSD uD + ρSC uC （4）

对于具有刚性壁末端的均匀管道，入口处的声

阻抗 ZF = pF ρcuF。基于平面波传递的假设，点 C 到

点 E 之间的传递矩阵为

T i =
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其中：p、u 分别为管内声压、质点速度；ρ、c 分别为空

气密度、声速；Si、li 为对应的腔体截面积、长度。

根据式（2）~（5），声学单元 9 处的传递矩阵为
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其中：lF、SF 分别为共振单元 1 的长度、截面积；lCE、

S9 分别为点 C 到点 E 之间的距离、截面积。

在卷曲腔体转折处，即声学单元 4 或 6，声波在

绕过隔板时沿着图 2 中箭头方向传播［15］，可得声学

单元 4 的传递矩阵为
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其中：l4 = 2 ( w/2 )2 +( w/2 )2 ，为声波在声学单元 4
处传播的实际路径长度；S4 为腔体的截面积。

根据式（5）~（7）可得其他声学单元的传递矩

阵，卷曲腔体消声结构声学传递矩阵为

T= é
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其中：Q 1、Q 2、Q 3 和 Q 4 为消声结构传递矩阵的四极

参数；N 为划分的声学单元个数。

综上，得到消声器的传递损失 TL［14］为

TL = 20lg ( 1
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   （9）
其中：S21 和 S1 分别为进出口管道的截面积。

初始卷曲腔体消声结构参数如表 1 所示。消声

结构中所有结构壁面厚度以及隔板的厚度均为

2 mm，进出口管道截面为长和宽分别为 30 mm 和

10 mm 的矩形，卷曲腔体上下表面内侧壁之间的厚

表 1　初始卷曲腔体消声结构参数

Tab.1　Parameters of initial coiled chamber muffler
mm

L

250
H

383
t

2
w

75
h

15
a

7.5
b

17

图 1　初始卷曲腔体消声结构模型

Fig.1　Model of initial coiled chamber muffler

图 2　基本声学单元划分

Fig.2　Division of the basic acoustic unit
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度为 20 mm，宽度为 75 mm，因而该结构扩张比仅为

5，结构整体厚度仅为 24 mm。

图 3 为初始卷曲腔体消声结构的 TL，由传递矩

阵法和 COMSOL 有限元仿真得到。与直腔消声结

构相比，在相同的扩张比和有效扩张腔长度条件下，

卷曲腔体消声结构的声学性能得到较为明显的提

升。仿真与理论计算得到的 TL 在中高频段出现一

定的偏差，这是由于声学单元 8 和 9 等处的截面突变

产生了局部的非平面波，导致平面波理论失效产生

偏差。TL 尖峰频率处腔体声压云图如图 4 所示。

图中展示了尖峰频率为 620 Hz 处的腔内声压相对

于入射声压幅值的归一化声压（p/P0），该频率对应

的 TL 尖峰主要由共振单元产生共振时的叠加效果

形成。其中：p 为腔内声压；P 0 为入射声压幅值。

2 穿孔板对 TL的影响

2.1　穿孔板位置　

穿孔板背腔深度对消声频带具有显著影响［16］。

因此，将腔内隔板 1~4 依次替换为穿孔板，可有效

增加两侧卷曲腔体的背腔深度，使其作用频带向低

频方向偏移。通过 COMSOL 有限元仿真研究穿孔

板的影响，穿孔板不同位置消声器 TL 曲线如图 5 所

示。其中，穿孔板的穿孔率为 10%，穿孔直径和深

度均为 2 mm。

图 6 为穿孔板不同位置对应的腔内声压场及声

强流线图。图中展示了对应的 TL 尖峰频率在 515、
470、430 和 390 Hz 下腔内的数据。可见，由于穿孔

板两侧的声压差引起声波在穿孔板两侧往复运动，

对声能量产生耗散作用，从而产生 TL 尖峰。

图 7 为双穿孔板 TL 曲线。将隔板 2 和隔板 4 同

时替换为穿孔板，TL 曲线可近似为 2 条曲线的简单

叠加。对比无空气阻尼的情况，空气阻尼的引入改

善了曲线在波谷处的 TL［17］，波峰处的曲线也变得

更加平滑，这种现象在高频段尤为明显。

图 3　初始卷曲腔体消声结构的 TL
Fig.3　TL of the initial coiled chamber muffler

图 4　TL 尖峰频率处腔体声压云图

Fig.4　Pressure field in muffler at TL peak

图 5　穿孔板不同位置消声器 TL 曲线

Fig.5　TL curves of mufflers at different locations of perforat⁃
ed plates

图 6　穿孔板不同位置对应的腔内声压场及声强流线图

Fig.6　Sound pressure field and sound intensity streamline 
corresponding to different locations of perforated plates

图 7　双穿孔板 TL 曲线

Fig.7　TL curves of double perforated plates
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2.2　穿孔板结构参数　

根据穿孔板理论［16］，穿孔板的声阻与穿孔厚度

的一次方、孔径的二次方成一定比例，这说明孔径对

穿孔板声学特性的影响远大于孔厚度。此外，为保

证穿孔板的 3D 打印精度，本研究中使孔径和板厚在

数值上相等［13］。图 8 为穿孔板不同孔径的 TL 曲线。

对比无穿孔板时消声器的 TL 曲线可知，由于引入

了穿孔板，1 560 Hz 以下的 TL 曲线出现 4 个尖峰

（620 Hz处的尖峰为共振单元引入所导致）。孔径的

减小使穿孔板与空腔形成的吸声体共振频率发生变

化，因此尖峰频率略有偏移。同时，在 1 120 Hz附近

的波谷处，TL 有明显改善，这主要是由于孔径的减

小增加了穿孔板的声阻，拓宽了对声能的吸收带宽。

保持穿孔板 d=tp=2 mm 不变，改变穿孔板的

穿孔率 σ 分别为 1%、5%、10% 和 20%，不同穿孔率

对应的 TL 曲线如图 9 所示。当 σ=1% 时，TL 曲线

与无穿孔板时基本相同，此时可忽略穿孔板对声能

的耗散作用。随着穿孔率的增加，TL 曲线出现明

显的尖峰，对声能的耗散作用较为显著。由于穿孔

板的表面声阻抗与其穿孔率成反比，因此相较于孔

径和厚度，TL 对穿孔率更为敏感。

3 共振单元对 TL的改善

穿孔板的引入使 TL 曲线中出现消声尖峰，可

一定程度上改善消声器的声学性能。然而，在引入

双穿孔板的图 7 中，在 580、900 Hz 附近仍存在消声

低谷。共振单元在 620 Hz 处产生 TL 尖峰，这说明

通过调整腔内共振单元的有效长度，以及增加进出

口管的内插长度，同样可改善消声低谷。

图 10 为局部共振单元及内插管结构示意图，右

侧插图为共振单元 3、4 的斜视图。利用隔板将原共

振单元分为上下 2 层厚度相同的卷曲管，通过改变

各自末端挡板的位置调整上下共振单元的有效长

度。其中，上下共振单元中间隔板的厚度为 1 mm，

末端挡板的厚度为 2 mm，上下 2 层卷曲管的厚度均

为 9.5 mm，宽度为 7.5 mm。进出口管的内插长度

相同，采用 2 mm 厚度隔板分隔成卷曲空间以拓展

共振腔体深度。

图 8　穿孔板不同孔径的 TL 曲线

Fig.8　TL curves of perforated plates with different hole 
diameters

图 9　不同穿孔率对应的 TL 曲线

Fig.9　TL curves of perforated plates with different porosities

图 10　局部共振单元及内插管结构示意图（单位：mm）

Fig.10　Diagram of local resonance elements and extended tubes (Unit: mm)
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对于末端为刚性封闭的均匀狭长管道而言，

图 10 所示的共振单元中单个腔体入口处的声阻

抗［18］可表示为

ZNi
= - jZ c

Ni
cot ( kNi

lNi ) （10）
其中： N 为共振单元序号，N=1，2，3，4；i 为单元内

上下腔体的序号，i=1，2；kNi
为腔内的复波数；Z c

Ni
为

腔内的复特性阻抗［19］；lNi
为腔体包括端部修正长度

在内的有效长度。

以 图 10 标 注 的 腔 体 为 例 ，该 腔 体 的 声 学 长

度［18］为

l31 = lr1 + lr2 = a2 +( w - b )2 + a2 + l 2
5 + δ

  （11）
其中：δ = 0.6r，为端部修正［8］；r 为矩形管等效为圆

形管的截面积半径。

综上，可得共振单元 N 入口处的声阻抗 ZN 为

ZN = ( Z -1
N 1 + Z -1

N 2 )-1
（12）

根据阻抗匹配条件可知，当腔体产生共振时，声

阻抗虚部有 Im ( ZN )= 0。因此，可通过调整腔体有

效长度改变其共振频率，从而补偿 TL 的消声低谷。

图 11 为 调 整 共 振 单 元 前 后 TL 曲 线 对 比 。

图 11（a）展示了不考虑空气阻尼的情况下，通过数

值仿真方法获得的消声器共振单元调整前（图 7 中

消声器结构）和调整后（图 10 中结构）的 TL 曲线，共

振单元在特定频带内产生有效 TL 尖峰。在考虑空

气阻尼的情况下，共振单元调整前后消声器的 TL 曲

线见图 11（b），可见，引入共振单元可有效改善 TL
曲线中消声低谷部分，达到了预期效果。

采用流体动力学软件 Fluent对优化后的消声结

构的压力损失进行数值仿真，进出口管端面分别设

置为速度边界条件和压力边界条件。不同流速对应

的消声结构压力损失如图 12 所示。由图可知，流速

为 5 m/s 和 40 m/s 时的压力损失分别为 58.7 Pa 和

3 900.0 Pa。随着流速继续增大，消声结构将产生较

大的压力损失。

4 实验验证

为验证消声器结构的有效性，采用双负载法对

卷曲腔体消声结构的 TL 进行测量［20］。实验选用北

京声望公司 SW422 型阻抗管，阻抗管系统包括测量

管、4 通道数采设备、传声器和功率放大器。其中，

测量管内径为 100 mm，测试频率为 60~1 800 Hz，
数采设备频率输入为 0~20 kHz，传声器（MPA416
型）灵敏度为 50 mV/Pa。

实验装置与 3D 打印消声器样品如图 13 所示。

消声结构顶部壁板为有机玻璃，其余部分均为 3D 打

图 13　实验装置与 3D 打印消声器样品（单位：mm）

Fig.13　Experimental setup and 3D printed muffler samples 
(Unit：mm)

图 12　不同流速对应的消声结构压力损失

Fig.12　Pressure loss in silencing structures at different flow 
velocities

图 11　调整共振单元前后 TL 曲线对比

Fig.11　Comparison of TL curves before and after adjusting 
resonance elements
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印制作，所有结构壁厚均为 2 mm。消声器的矩形入

射管通过锥形套筒与测量管连接，用以接收白噪声

激励。测量麦克风置于消声结构的进出口管，与套

筒的最近距离为 230 mm，以保证平面波的传播。实

验测量结果均为消声结构自身产生的 TL，与其他

结构无关。

图 14 为实验测量与仿真结果的 TL 曲线对比。

由图可知，本研究中设计的消声结构可在 150 Hz 以
上的连续频带范围内获得最低 20 dB 的 TL。在低

频部分，实验测量与仿真结果出现一定程度的不匹

配，这主要是由于消声器结构的上下壁板面积较大，

其实际声学性能与仿真设定的刚性壁面存在差异，

部分声波透过上下壁板向外部辐射，从而使穿孔板

处的声能损耗降低而出现偏差。总的来说，实验和

仿真结果较为吻合，可充分验证所设计卷曲腔体消

声结构的有效性。

5 结  论

1） 基于卷曲空间概念构建了具有共面卷曲腔

体的宽频带消声结构。引入卷曲腔体大大增加了声

波在腔内的实际传播路径，有效改善了消声器的低

频声学特性。通过在腔内引入穿孔板，与两侧卷曲

腔体形成穿孔板吸声体，可进一步引入 TL 尖峰，增

加对声能量的损耗。

2） 采用局部共振原理对 TL 曲线中出现的消声

低谷进行补偿，有效提升了消声低谷处的消声能

力。实验表明，对于厚度为 24 mm、扩张比仅为 5 的

消声结构，可在 150 Hz 以上的连续频带范围内获得

最低 20 dB 的 TL，实现了低扩张比、高消声性能的

理想效果，相比于传统直腔扩张腔消声器更具优势。
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