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摘要：为降低管路辐射噪声及流体脉动，设计一种用于输液管路的新型消声器，通过试验与数值

计算相结合的方法评估其消脉降噪性能，采用一维模型与三维有限元模拟计算其传递损失，利

用水听器测试安装消声器前后管口辐射噪声，并采用 Ａｄｉｎａ流固耦合有限元软件评估其消脉性
能．结果表明：一维计算模型与三维有限元模型预测消声器传递损失吻合较好；管口声辐射主要
与管路动力装置周期噪声以及流体脉动频率有关，故降低流体脉动亦可降低管口声辐射；消声

器针对特性频率具有消声效果，在６０００Ｈｚ１／３倍频程处，消声器降低声压级３５ｄＢ；在消声器
内壁增加弹性元件，使流体与弹性壁发生耦合，有利于改善管道内流体的脉动，当流体脉动频率

为２５０Ｈｚ、弹性元件弹性模量为２６７ＭＰａ时，消声器可降低流体脉动幅值达７０％．
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　　舰船中管路振动噪声是指由管路自身的机械 振动或管路内流体运动诱发的振动噪声现象．舰船
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振动噪声将严重影响舰艇的隐身性．因此，如何降
低舰船管路系统的振动和噪声十分重要［１－４］．

目前主要的管路降噪措施有采用挠性头减小

管路机械振动的传递、利用蓄能器衰减流体脉动以

及采用共鸣式或扩张式消声器降噪［５－８］．虽然针对
船舶管路降噪目前已有部分研究进展，但仍有许多

有待解决的问题：一方面，应用于液体介质管道的

消声器实际应用研究较少［７－８］，并且其主要依赖于

数值模拟数据，鲜有试验研究方面的报道；另一方

面，在舰艇上使用较大体积的消声器较为受限，极

少推荐使用，而且采用消声器对液体介质管道进行

降噪的效果受管道结构及液体介质性质影响较大．
故探索新型消声器对降低舰船振动和噪声至关

重要．
文中拟通过试验模拟测试舰船用管路辐射噪

声特性，并测试内插管消声器对管路的消声效果，

依靠阻抗弹性体元件缓解流体脉动．

１　水消声器一维计算模型验证

评价消声器的消声量常使用插入损失和传递

损失．传递损失反映消声器本身的传递特性，它取
决于水消声器的几何形状和介质特性，不受声源管

道系统的影响．插入损失不仅与消声器的消声特性
有关，而且与声源特性、消声器出口端阻抗有关．

消声器的一维计算模型是一种传统的计算传

递损失的方法［９］．在平面波理论基础上，假设管道
内声波以平面波沿轴向传播，消声器管道壁面无振

动，声波不能沿管壁向外透射．根据同一横截面压
力相等、体积流量连续，可推导单室扩张式消声器

内声压传递损失的计算公式为

ＴＬ＝１０ｌｇ［ｃｏｓ２ｆｌ＋１４（ｍ＋
１
ｍ）

２×ｓｉｎ２ｆｌ］，（１）

式中：ＴＬ为传递损失；ｆ为频率；ｌ为消声器尺寸；ｍ
为扩张比．

为验证一维计算模型可靠性，文中将式（１）引
入Ｍａｔｌａｂ软件，编程计算水消声器传递损失，并与
文献［７］中Ｓｙｓｎｏｉｓｅ有限元计算结果进行对比，如图
１所示．由图可知，水消声器的一维计算模型对低频
传递损失的预测与有限元计算结果基本一致，高频

传递损失预测结果与有限元计算结果相比偏小，表

明水消声器一维计算模型具有良好的预测性．
文中试验设计消声器采用内插管单室扩张式．

利用水消声器一维理论模型与Ｓｙｓｎｏｉｓｅ软件计算其

图１　水消声器一维计算结果验证
Ｆｉｇ．１　Ｖｅｒｉｆｉｃａｔｉｏｎｏｆｏｎｅｄｉｍｅｎｓｉｏｎｍｏｄｅｌｏｆｍｕｆｆｌｅｒ

传递损失，对比结果如图２所示．由图可知，本结构
消声器可有效降低输液管路内的流体噪声，３０００
Ｈｚ以上传递损失达１０ｄＢ．同时２种方法的计算结
果相近，验证了水消声器一维计算模型的可靠性．

图２　内插管单室扩张式消声器传递损失的理论计算
Ｆｉｇ．２　Ｔｒａｎｓｍｉｓｓｉｏｎｌｏｓｓｏｆｗａｔｅｒｍｕｆｆｌｅｒ

２　试验装置

采用图３所示试验装置模拟海水管辐射噪声．
齿轮泵基本参数为额定流量 Ｑ＝５ｍ３／ｈ，额定压力
ｐ＝３３ＭＰａ．水听器置于７ｍ３水槽中，用于测量管
路传入水中噪声量级．为避免射流噪声对辐射噪声
的干扰，将水听器放置在管路流体入口端．２个压力
传感器用于测量管路流体压力脉动．齿轮泵出口端
设有流量传感器，用于测量脉动流量．出水排入水
槽，不与水箱连接循环使用．测试采用振动噪声测
试系统，齿轮泵的转速及对应的频率改变通过调频

器设置实现．

图３　试验装置
Ｆｉｇ．３　Ｔｅｓｔｉｎｓｔｒｕｍｅｎｔｓ

３　管路辐射噪声特性

齿轮泵啮合齿数为１０，转速为５０ｒ／ｓ，故齿轮泵

１４３
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转动基频为５００Ｈｚ．目前常用于气体消声的消声器
结构多样，图４为内插管单室扩张式消声器结构示
意图．其原理是当声波传入扩张室时，体积突然膨
胀，声波因反射而损耗声能量，当声波离开扩张室

时，又有部分声波因反射而损耗，最终达到消脉消

声的作用．但液体与气体物性差异较大，将内插管
消声器用于液体消声的研究较少，且鲜有采用试验

手段研究液体消声器的文献．

图４　内插管单室扩张式消声器
Ｆｉｇ．４　Ｍｕｆｆｌｅｒｓｔｒｕｃｔｕｒｅ

测试安装消声器前后管路入口处的辐射噪声，

测试结果如图５所示．

图５　进水口处声压１／３倍频图
Ｆｉｇ．５　１／３ｏｃｔａｖｅｓｏｕｎｄｐｒｅｓｓｕｒｅｌｅｖｅｌａｔｐｉｐｅｉｎｌｅｔ

由图５可知，安装消声器前后，管路入口处辐射
噪声频谱图特性相似，１００００Ｈｚ以下存在２个声压
级峰值，分别是５００Ｈｚ处的第１峰及６０００Ｈｚ处的
第２峰．第１峰值频率与齿轮泵基频一致，其声压级
主要是由于齿轮泵转动产生噪声并通过管路或管

道内液体辐射所致．安装消声器前后，５００Ｈｚ处的
声压级未发生明显变化，说明只对流体有作用的消

声器对通过管道辐射的噪声没有消声作用，故齿轮

泵转动产生的噪声主要通过管道辐射释放；６０００
Ｈｚ处的高频声压级峰值是由管道内流体湍动所致，
在管路上安装消声器能有效降低声压级３５ｄＢ．另
外，消声器亦能降低５００Ｈｚ以下的噪声，但对５００～
４０００Ｈｚ的噪声降噪不明显，表明５００～４０００Ｈｚ的
噪声主要通过管道辐射释放，需要对管道采取措施

来降低该频段的噪声．

４　弹性壁消脉性能模拟

高频处噪声主要由管道内流体脉动湍动产生，

故降低管道内流体脉动可作为降低流体噪声的方

法之一［１０－１１］．为降低管道内流体脉动幅值，试探性
地在消声器扩张室内壁增加弹性材料，研究弹性材

料对脉动流体的耦合作用．利用 Ａｄｉｎａ软件中的流
固耦合模块监测消声器进出口流体脉动特性．

首先监测刚性消声器（内壁无弹性材料）进出

口流体流量脉动规律，进口速度边界条件为

Ｖ＝２２５×ａｂｓ（ｓｉｎ７８５ｔ）， （２）
式中：ｔ为时间．

进出口流量脉动如图６所示．由图可知，在消声
器全刚性边界条件下，进出口流体流量脉动幅值跟

频率基本一致．

图６　刚性壁消声器进出口流体流量脉动
Ｆｉｇ．６　Ｆｌｏｗｒａｔｅｓｐｕｌｓａｔｉｏｎａｔｉｎｌｅｔａｎｄｏｕｔｌｅｔｏｆｍｕｆｆｌｅ

ｗｉｔｈｏｕｔｅｌａｓｔｏｍｅｒ

消声器内壁增加弹性材料，结构示意图如图７所
示，取弹性材料的弹性模量为２６７ＭＰａ．监测Ａｄｉｎａ计
算结果，流体进出口体积流量脉动规律如图８所示．

图７　弹性壁消声器结构
Ｆｉｇ．７　Ｅｌａｓｔｏｍｅｒｉｃｍｕｆｆｌｅｒｓｔｒｕｃｔｕｒｅ

图 ８　弹性壁消声器流体进、出口流量脉动
Ｆｉｇ．８　Ｆｌｏｗｒａｔｅｓｐｕｌｓａｔｉｏｎａｔｉｎｌｅｔｏｆｍｕｆｆｌｅｗｉｔｈ

ｅｌａｓｔｉｃｅｌｅｍｅｎｔ
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由图可知，脉动流体在消声器弹性壁耦合作用下发

生明显变化，进口流量脉动幅度约为２×１０－３ｍ３／ｓ，
而出口流量平均脉动幅度为０．６×１０－３ｍ３／ｓ，７０％
的流量脉动幅值在消声器内弹性元件的耦合作用

下被消除，可见弹性壁面确实起到了消脉作用．

５　结　论

以试验测试、理论推导方式评价适用于液体的

消声器性能，得到以下结论：

１）用于水消声器的一维计算模型对低频传递
损失的预测与 Ｓｙｓｎｏｉｓｅ有限元计算结果基本一致．
高频传递损失的预测结果偏小，表明一维计算模型

具有良好的预测性．
２）水消声器对流体噪声具有消声作用，经试验

测试，对６０００Ｈｚ处的高频声压级峰值，安装消声
器后能有效降低声压级３．５ｄＢ，而通过管道辐射的
噪声需要另外采取措施降噪．
３）水消声器内壁增加弹性材料是降低流体脉

动的有效措施，７０％的流量脉动幅值在消声器内弹
性元件的耦合作用下被消除．
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