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全封闭制冷压缩机吸气消声器消声特性分析 
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摘要：分别对不同结构的间接吸气消声器的固有频率以及声场进行数值模拟，

对其振动特性和声学性能进行了对比分析。并通过试验进一步验证方案的有效性。

研究成果可用于预测消声器的消音能力，为压缩机消声器的选型、设计及结构优

化提供理论依据。 
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Performance Analysis of Reciprocating compressor with 

Different Suction Muffler 
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Abstract: Numerical simulation was applied to the natural frequency and sound 

field of indirect suction muffler with different structure. The vibration characteristics 

and acoustic performance were analyzed contrastively. And through the test verified 

verification scheme. The research achievements can be adopted to predict the 

synthesis property of mufflers, which could provide theoretical foundation for the 

design, selection and structural optimization of mufflers. 
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1 引言 

 噪声是衡量冰箱品质的重要指标之一, 随着社会的发展消费者对冰箱的噪

声要求越来越高。压缩机是冰箱的心脏，同时也是影响冰箱噪音的主要因素之一，

在压缩机噪声成分中有很大部分是流体噪声,因此降低压缩机噪声的有效途径之

一是对消声器的结构进行优化设计。流体噪声主要产生在压缩机的进排气端，一

般以吸气噪声为主，通常采用吸气消声器来降低吸气噪声[1-3]。 

传递损失是衡量消声器性能的一个重要指标,计算方法主要包括有限元法和

传递矩阵法,由于消声器结构形状比较复杂,而传递矩阵法的使用范围仅限于平

面波传播,只能对消声器内部声场做近似的理论分析。随着计算机技术的快速发 

展,数值模拟(有限元和边界元)被广泛应用于各种工程问题。有限元法是通过变 

分原理求解数学物理问题的一种工具,比较适合应用与具有任意形状的消声器系



 

 

统。由于消声器声场结构比较复杂,在建立消声器声场有限元模型时必须进行合

理的假设,并在声场边界上加上相应的边界条件,计算出消声器入口和出口的声

压,进而求得消声器的传递损失[4]。此外,还可以结合传递矩阵与有限元两种方法,

即利用有限元求解传递矩阵参数,然后再计算传递损失[5]。本文采用 Solidworks

软件建模，ICEM软件划分网格, LMS进行声场分析,分析了不同的结构参数对消

声器的消声特性的影响,并结合试验进行验证，为压缩机消声器的选型、设计及

结构优化提供理论依据。 

 

2  模型建立 

2.1 物理模型 

本文研究的间接吸气消声器(图 a)为两级扩张室消声器，空腔截面形状不规则，

且进出口截面积不等。间接消声器具有单通道连通器(图 b)和双通道连通器(图 c)，

单通道多孔流道的结构(图 d)。 

    
(a) 消声器外形图      (b) 单通道连通器       (c) 双通道连通器 （d）双隔板连通器 

图 1  消声器结构示意图 

 

以上三种结构为例，分析不同消声器流道结构对压缩机噪音的影响分析，得出压缩机消

声器设计过程中不同消声特性，同步验证不同结构消声器对压缩机性能影响程度。 

  

3 数值计算 

3.1 声场计算 

消声器为抗性消声器，在基本假设的前提下，认为内部声场是均匀理想流体

媒质的小振幅声波波动，且无热交换以及能量损失。基于这些假设，直角坐标系

下声传播的波动方程为[6]： 

   

    
   

    
   

    
 

  

   

          （1） 

式中，p——声压，t——时间，c——声速。 

利用 Galerkin 方法或变分原理，可以得到有限元法的系统方程： 



 

 

                       （2） 

式中，K——刚度矩阵；C——阻尼矩阵；M——质量矩阵；p——声压向量；

FA——节点上作用的与声有关的力。 

求解上述方程组，可以得到每个节点的声压值，由此可以获得消声器的内部

声场。 

3.2 计算模型 

消声器的声学性能通常用传递损失 TL 来度量。其定义为消声器进口的噪声

能量（入射声声功率级）与出口能量（透射声声功率级）之差[7]，其数学表达式

如下： 

       
   

    
     

      
       

   

    
 

   

    
         （3） 

根据声学基础理论和传递损失原理可将上式变为： 

         
   

    
 
         

   
               （4） 

式中，p1、p2 分别为入口和出口声压，v1 为入口处的质点振速，ρ 、c 分别

为制冷剂的密度和声速，Sin、Sout分别为入口和出口面积。 

3.3 边界条件 

消声器内部介质为 R600a，密度为：ρ =1.68kg/m3，声速为：c=222.5m/s。 

(1)进口边界条件 

假设入射波为平面波，在入口处施加单位速度。 

(2)出口边界条件 

假设出口端接一个无限长的直管，其声阻抗率为 z=ρ c。 

(3)内壁边界条件 

不考虑壁面吸收，认为是刚性壁。 

 

4  结果分析 

4.1 声场分析 

4.1.1 声学模态分析 

设激发频率为 fex，气柱固有频率为 f，当 fex=f时，气柱发生共振。实际上，

通常定义共振区为 0.8f~1.2f 之间，即认为：当 fex处在 0.8f~1.2f 范围内时，

发生共振。通过 LMS 软件进行计算，可以得到不同间接吸气消声器的前十阶声学



 

 

固有频率，分别如表 1和表 2所示。 

本文中压缩机转速为 2950rpm，因此激励频率为：fex=48.7Hz，共振区间为：

38.9Hz~58.4Hz。从表 1 和表 2 可知，双通道吸气消声器的声学固有频率都避开

了共振区间，而单通道吸气消声器的第一阶固有频率非常靠近共振区间，容易引

起声学共鸣。 

4.1.2 传递损失计算 

图 2为单通道消声器与双通道消声器传递损失对比，可以看出，双通道消声

器在 550Hz~1500Hz、2200~2300Hz、3800~4100Hz、4800~4950Hz、5600~5800Hz

频率处具有较大的消声量，而在其他频率范围内消声器的消声量则很低。总的来

看，双通道消声器在有效消声频率范围内的消声效果比较好，尤其 550Hz~1500Hz

低频率范围内以及 5600~5800Hz高频率范围内的消声效果明显优于单通道消声

器。这是由于排气噪声功率与压力降的高次方成正比例，使用适当通流截面，使

高压气体通过流道时，压力都能最大限度地降低到临界值。在临界流速下，不产

生激波噪声，压力在最大限度地降到临界值，使消音器获得较好的消声效果。 

因此，双通道消声器对于低频率点或高频率范围内的压缩机噪声比较有效。

然而单通道消声器的中频率选择性比较强，从图中可以看出，在 550Hz~1500Hz

及 5100~5800Hz频率范围内双通道消声器的消声效果比单通道消声器的好；而在

其它频段内，尤其是在 2800Hz~3870Hz频率范围内，单通道消器的消声效果反而

比双通道消声器好。因此，在实际应用中应根据压缩机的噪声特性选择合适的消

声器。 

表 1  单通道消声器的前十阶声学固有频率 

阶次 频率（Hz） 阶次 频率（HZ） 

1 38.45 6 3012.47 

2 357.12 7 3358.14 

3 2232.85 8 3489.57 

4 2288.45 9 3635.53 

5 2897.21 10 3698.85 



 

 

表 2  双通道消声器的前十阶声学固有频率 

阶次 频率（Hz） 阶次 频率（HZ） 

1 29.78 6 2042.74 

2 209.45 7 2255.53 

3 1004.16 8 2336.28 

4 1822.71 9 2577.42 

5 1953.45 10 3088.56 

 

 

图 2  单通道消声器与双通道消声器传递损失对比 

 

图 3  单通道消声器与双通道消声器插入损失对比 

 

4.2 试验验证 

 图 3为单通道消声器与双通道消声器的插入损失曲线图。由图可知双通道

消声器在 630Hz~770Hz、1100~2100Hz、3800~4100Hz、4800~5100Hz、5500~5700Hz、

5800~6000Hz频率处具消音效果相对比较明显，这与模拟结果大体一致，在一定

程度上，模拟数据能为消音器设计优化提供大致参考方向。 

（1）采用 LMS 软件对消声器声学性能进行数值仿真，获得了消声器的传递

损失曲线。从中可以看出：在不同频段范围内，单连通消声器与双连通消声器的

消声性能不同，实际应用中应根据压缩机的噪声特性选择合适的消声器； 

（2）通过试验途径对不同消音器进行试验验证，得到消声器的插入损失曲线。

从中可以看出：曲线的变化趋势与模拟结果大体相同，在一定程度上，模拟数据



 

 

能为消音器设计优化提供大致方向。 

    随着压缩机技术的发展，冰箱企业对压缩机的噪音要求更加高，现在压缩机

厂家也是想尽办法降噪，压缩机吸气消音腔的设计就更加关注，一个好的消音腔

设计不仅可以降低噪音，对压缩机的性能也是一个至关重要的环节。 

降低压缩机气流脉动的有效方法是在其吸、排气口处设置消声器。目前，在

往复式冰箱压缩机中，普遍采用扩张式消声器，它的消声原理是利用管道截面的

突然扩张或者收缩，造成通道内声阻抗突变，使沿管道传播的某些频率的声波通

不过消声器而反射回声源去，从而达到消声的目的。 

5.设计改进 

5.1 多腔室消音腔设计 

图 1 所示为某款消声器，该消声器分上下两层，下层进口经过一图 1 左下角

所示扩张声学腔，再进入连通器管，经过图 1 右下角所示共鸣声学腔，上层为用

2 个隔板隔开的前后声学共鸣腔。将此消声器安装在某一型号压缩机上，在半消

声室进行声功率测试，得如图 2 所示噪声频谱，总噪声幅值为 36.4 dB(A），用户

要求对其噪声进行改进。 

图 2 所示噪声频谱，主要在 630Hz~1200Hz、400Hz~5000Hz 频率附近产生

峰值噪声，根据先前研究可知， 800HZ 频率附近噪声主要为压缩机进气端气流

脉动噪声， 4000HZ 频率附近噪声主要为压缩机壳体辐射噪声[3]，为降低此型号

压缩机在 800Hz 附近噪声值，可试图对吸气消声器进行改进设计。 

     

图 1  改进前消声器模型          图 2  改进前消声器装机测试噪声频谱图 

5.2 消声器结构优化设计 

扩张式消声器是抗性消声器中最常用的结构形式，是利用管道横断面的扩张

和收缩引起声波反射与干涉来进行消声，扩张式消声器由管和室两种基本元件组

 



 

 

成，声波在管道中传播时，横断面的突变会引起声波传播方向的改变，使透射声

波减弱，从而达到消声目的[4]。常用的抗性消声器主要有扩张室式和共振腔式两

大类，如图 3 所示为一单节扩张式消声器模型，其消声量计算公式如下公式 1

所示，当 sin
2
kl=1 时，获得最大消声量，此时有最大消声量的频率计算公式 2。 

TNR= ]sin)
2

-m
(1lg[10 221221 kl

m
×+  （dB）                   （式 1） 

l

c
nf

4
)1-2(max =                                         （式 2） 

抗性消声器中的赫姆霍兹共振消声器结构简单，且有较好的低频消声性能[5]
,

赫姆霍兹共振式消声器共振频率的计算公式如公式 3。本文根据此款压机产品的

噪声特性，对改进前消声器的扩张腔及共振腔进行改进计算，考虑到实际工艺的

要求，设计了如图 4 所示改进后消声器，此消声器上层改为扩张声学腔，下层共

振腔口的开口根据公式 3 计算调整。 
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 图 3  抗性单节扩张腔式消声器模型              图 4  改进后消声器模型 

5.3 消声器数值仿真分析 

目前，国内外评价消声器性能主要使用两个指标，即消声量和空气动力性能，

评价消声量常用传递损失，评价空气动力性能常用压力损失。消声器传递损失

LIL定义为消声器入口和出口处的声功率级之差，即[4]：  

21

2

1 -10 WWIL LL
W

W
LgL ==                                （ 式 4） 

式中 W1、W2 为消声器入口和出口的声功率，LW1、LW2 为入口和出口的声

功率级。传递损失反映了消声器入口的入射声能与出口的透射声能之比，其反映

的是消声器自身的声学特性，不受测量环境和应用场合的影响。消声器的压力损

失为气流通过消声器前后所产生的压力降低量，也就是消声器前、后气流管道内

的平均总压之差值。 



 

 

本文利用 ANSYS FLUENT 软件与 Virtual.Lab 软件分别对改进前、后消声

器进行压力损失与传递损失仿真计算，得改进后消音器的网格模型如图 5 所示，

共划分了 77875 个节点与 389817 个网格单元，流体工质为 R600a 制冷剂，经仿

真计算，得改进前、后吸气消声器的压力损失与传递损失分别如表 1、如图 6 所

示： 

表 1  改进前、后吸气消声器压力损失仿真计算结果 

消声器 

类型 

静压（Pa） 总压(Pa) 静压差

(Pa) 

总压差

(Pa) 进口 出口 进口 出口 

改进前 -29818.4 -30000 -29689.1 -29934.6 181.6 245.5 

改进后 -29823.3 -30000 -29725.3 -29928.1 176.7 202.8 

 

          

图 5  改进后消声器网格模型           图 6  改进前、后消声器传递损失仿真对比 

 从传递损失的仿真结果可以看出：改进后多通道消声器对 800Hz~1250Hz

附近消声效果有明显改善，且对 3000Hz 频率以下均有一定改善；从压力损失仿

真结果看：改进后消声器静压损失与总压损失均小于改进前结构，可以预测对压

缩机的性能有一定提高。 

5.4 改进后消声器装机测试 

制作改进后消声器，与改进前消声器各装机 4 台进行噪声性能测试，得 8

台压缩机的噪声频谱，图 7 所示为改进后消声器装机试验中 8#样机噪声频谱图。

对改进前、后各 4 台压缩机测试的频谱取均值统计，得如图 8 所示改进前、后吸

气消声器装机压机与冰箱噪音测试频谱噪声对比，同时对性能进行了对比测试： 

项目 1# 2# 3# 4# 平均 5# 6# 7# 8# 平均 

制冷量/W 95.6 94.8 95.2 95.3 95.2  96.5 95.8 96.2 96.8 96.3  

COP 1.84 1.83 1.84 1.85 1.84 1.85 1.84 1.85 1.86 1.85 

单机噪音/dB（A) 36.5 36.8 36.1 36.2 34.5 34.6 33.8 34.7 34.4 34.4 

箱体噪音/dB（A) 38.7 38.9 38.4 38.5 38.6 37.7 36.9 37.1 37.1 37.2 

方案 改进前消音腔 改进后消音腔 



 

 

 

图 7  改进后消声器装机测试噪声频谱图 

  
 

 

图 8  改进前、后消声器装机测试压机及冰箱噪声均值频谱对比 
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从装机试验结果看：改进后消声器装机试验测试的压机与冰箱噪声值在

630Hz~1250Hz 附近均有较大降低，压机噪声总值从改进前的 36.4dB(A)降到了

34.4dB(A)，冰箱噪声总值从改进前的 38.6dB(A)降到了 37.2dB(A) 。改进后消音

器装的 4 台压缩机的 COP 均值为 1.85W/W，比改进前消音器装的 4 台压机 COP

均值 1.84 高 0.01W/W，实践证明改进后消音器对压机性能有小量提升。 

 

6 结论 

本文对某款压缩机的噪声频谱特点进行分析，对其消声器进行了改进设计及

仿真分析，验证了改进后消声器对 630Hz~1250Hz 频率噪声均有较大改善。最后

通过装机对比测试，进一步验证了改进后消音腔对 630Hz~1250Hz 频率噪声均约

降低了 3.0dB(A)，压机噪声值降低了 2.0 dB(A)，冰箱噪声值降低了 1.4dB(A)，

同时通过对压缩机性能测试对比，验证了改进后消音器对压机 COP 有小量提升。 
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