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制冷压缩机排气管消声器声学及阻力特性仿真分析
 

孔祥强，陈丽娟，李 瑛 
（山东科技大学机械电子工程学院，青岛 266590） 

 

摘  要：为了降低空调运行过程中制冷压缩机所产生的噪声，采用在制冷压缩机排气管设置消声器的方法。建立了消声

器内部制冷剂的有限元模型，利用声学分析软件 Virtual Lab Acoustics 和计算流体动力学软件 Fluent 分别对消声器的声学

性能和阻力特性进行数值模拟，分析了消声器内部的扩张腔长度、孔板位置、孔板内径等结构参数对排气管消声器传递

损失和压力损失的影响。模拟结果表明：随着扩张腔长度的不断减小，消声器的传递损失曲线逐渐向高频方向移动，消

声器的有效消声频率范围不断拓宽，而扩张腔长度对消声器压力损失的影响较小，合理选择扩张腔长度能够有效降低压

缩机噪声；孔板位置对中高频噪声的降噪效果影响较大，随着孔板位置由扩张腔中心处向其进口端面不断移动，2 000～
2 400 Hz 附近频率的消声性能逐渐得到改善，并且消声器内部压力损失不断减小，且其减小幅度越来越大，因此孔板在

允许的范围内应尽可能靠近消声器进口端面；随着孔板内径的不断减小，消声器的降噪效果不断增强，但消声器内部压

力损失也随之逐渐增大，且增大幅度越来越大，因此孔板内径不宜太小。 
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0  引  言   

家用空调器噪声是影响其舒适性指标的重要因

素，压缩机及其配管振动是空调室外机振动噪声的主

要来源[1-5]。制冷压缩机腔内和排气管内充满了制冷剂气

体，当机体振动时，制冷剂被激励产生噪声并沿制冷剂

管道进行传播。因此，在制冷压缩机排气管道设置抗性

消声器，利用声阻抗失配，声波发生反射、干涉，使噪

声在传播过程中逐渐衰减，能够取得有效的降噪效果。 
黄兹思等[6]利用有限元方法对空调压缩机腔内消声

器的声学特性进行了数值模拟，验证了有限元数值计算

的可靠性。李春银等[7]通过优化设计空调旋叶式压缩机排

气阀，使压缩机噪声和排气脉动得到了有效控制。仇颖

等[8]对活塞式制冷压缩机吸排气消声腔的声学性能进行

了理论计算和试验研究，为其结构设计提供了依据。孟

晓宏等[9]采用数值模拟方法研究了冰箱压缩机腔内消声

器的消声特性，并通过优化结构参数有效降低了压缩机

整机噪声。Li 等[10]运用模态展开法预测了制冷压缩机腔

内消声器的传递损失，并对不同声模型进行了对比分析。

Yue 等[11]指出制冷压缩机腔内制冷剂的压力脉动是振动
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噪声主要来源，并采用数值模拟方法获得了压缩机腔内

制冷剂流场分布。Lim 等[12]对空调压缩机压力脉动产生

的噪声传播路径进行了试验研究，提出了改变制冷管道

走向的降噪措施。Han 等[13]针对空调制冷管道内部冷媒

流动音，采用减小冷凝器出口管直径的降噪方案。王豪

等[14]、Lee 等[15]将储液器与制冷压缩机相连，优化其结构

使得噪声在传播过程中衰减。Park 等[16]提出一种在线扰

动滤波器的主动控制技术，有效抑制了空调用滚动转子

式压缩机产生的噪声。Lee 等[17]将能量流的方法应用到空

调室外机压缩机系统，对振动和噪声传播路径进行分析。

上述研究主要针对压缩机腔内消声器或优化制冷剂管道

参数等降噪方法来开展的，而对空调制冷压缩机外部排

气管消声器声学特性的研究还较少。 
本文采用在制冷压缩机外部排气管设置消声器的降

噪方法，利用声学分析软件 Virtual Lab Acoustics 的声学

有限元模块和计算流体动力学软件 Fluent 分别对排气管

消声器的声学性能及阻力特性进行数值模拟，并对结果

进行分析。 

1  消声器结构及数学模型 

1.1  消声器结构设计 

在制冷压缩机外部排气管设置消声器的空调室外机

内部结构如图 1 所示，主要包括压缩机、消声器、储液

器、排气管、回气管、四通阀、冷凝器、减震脚垫等结

构。系统采用滚动转子式制冷压缩机，额定转速为

3 000 r/min；排气管材料为紫铜管，外径为 7.94 mm，壁
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厚为 0.75 mm。 

 
1.排气管  2.消声器  3.回气管  4.储液器  5.减震脚垫  6.压缩机  7.蒸发

器出口  8.冷凝器出口  9.冷凝器  10.四通阀 
1. Discharge pipe  2. Muffler  3. Suction pipe  4. Liquid accumulator  5. 
Cushion rubber  6. Compressor  7. Evaporator outlet  8. Condenser outlet  9. 
Condenser  10. Four way valve 

图 1  空调室外机内部结构示意图 
Fig.1  Schematic diagram of inner structure of outdoor unit of air 

conditioner 
 
由图 1 可以看出，与压缩机相连的排气管和其内部

制冷剂气体是压缩机噪声的重要传播路径。为了有效控

制制冷压缩机噪声通过排气管内部制冷剂气体的传播，

在其排气管设置消声器，具体结构如图 2 所示。该消声

器由扩张腔、孔板、入口管和出口管等 4 部分组成。  

 
1.扩张腔  2.进口端面  3.入口管  4.出口管  5.出口端面  6.孔板 
1. Expansion chamber  2. Inlet face  3. Inlet pipe  4. Outlet pipe  5. Outlet 
face  6. Orifice plate 
注：L 和 D2 分别为消声器内部扩张腔的长度和内径；D 为孔板的内径；L1
和 L2 分别为入口管和出口管的长度，D1 为其内径；S 为孔板与扩张腔进口

端面之间的距离。 
Note: L is the expansion chamber length and D2 is the inner diameter of 
expansion chamber; D is the inner diameter of orifice plate; L1 is the length of 
inlet pipe and L2 is the length of outlet pipe; D1 is its inner diameter; S is the 
distance between the orifice plate and the inlet of expansion chamber. 

图 2  排气管消声器结构示意图 
Fig.2  Schematic diagram of muffler in discharge pipe  

1.2  消声器声学有限元模型 

采用一维平面波理论对消声器进行分析时，存在一

定的局限性[18]。有限元法通过建立消声器内部声场有限

元模型，能较好地反应实际消声器内部复杂声场[19-23]。

因此，本文利用三维有限元法对制冷压缩机排气管消声

器进行声学分析。对于制冷压缩机排气管内部的气态制

冷剂，作如下假设：1）制冷剂无黏性，声波在这种流体

中传播无能量损耗，传播小振幅声波，适用于线性波动

方程；2）制冷剂在无声扰动时初速度为 0，静态密度和

静态压强为定值；3）声传播为绝热过程，各种声场参数

均为一阶微量。 
消声器内部制冷剂声传播的基本声学方程的频域形

式[24]为： 

2 2
0 0( , , ) ( , , ) ( , , )p x y z k p x y z j q x y zρ ω∇ − = −    （1） 

式中： 2∇ 为拉普拉斯算子， 2
2 2

2yx z
∂ ∂ ∂

∇ = + +
∂∂ ∂

；x，y，

z 为坐标值，m；p 为压力，Pa；k 为波数，m-1；j 为虚单

位，j= 1- ；ω为角频率，rad/s；ρ0为定常流动的密度，

kg/m3；q0 为定常流动时外部作用于流体的质量源，

kg/(m3·s)。 
将方程（1）进行积分得到： 
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式中： p~ 为权函数，V 为计算域。 
根据高斯理论，体积分和面积分之间的转换关系，

将式（2）变化成以下关系： 
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式中：c 为声速，m/s；v 为流体速度，m/s；S 表示 V 的

边界，m2。 
将方程（3）进行有限元网格离散，并整理得到数值

形式的方程组： 
2( ) i ij pω ω+ − ⋅ = + + =a a a i ni aiK C M Q V P F   （4） 

式中：Ka 为质量矩阵，kg；Ca 为导纳矩阵，m3/(Pa·s)；
Ma 为可压缩性矩阵，m2/N；pi 为求解的网格节点声压，

Pa；Qi 为输入的声源向量，W；Vni 为输入的声质量速度

向量，m/s；Pi为输入的声压向量，即声压边界条件，Pa；
Fai为激励矩阵，N。 
1.3  消声器的性能评价 

消声装置的声学性能通常采用传递损失、末端减噪

量、插入损失和声衰减 4 种评价指标[25]。其中传递损失

定义为消声器入口和出口处的声功率级之差，其不受声

源管道系统和末端阻抗的影响，是消声器本身具有的特

性[26-27]。因此，本文采用传递损失 TL 来评价排气管消声

器的声学性能。消声器的传递损失定义为 [28]： 
2

210 lg 10lgin in in

out out out

W p A
TL

W p A
⎛ ⎞⎛ ⎞

= = ⎜ ⎟⎜ ⎟
⎝ ⎠ ⎝ ⎠

   （5） 

式中：Win 为消声器的输入声功率，W；Wout 为消声器的

输出声功率，W；pin为消声器的输入声压，Pa；pout为消

声器的输出声压，Pa；Ain为消声器的进口截面面积，m2；

Aout为消声器的出口截面面积，m2。 
模拟计算中，排气管消声器扩张腔的长度 L 为

120 mm，其内径 D2 为 25 mm；孔板置于扩张腔的中心

位置，其内径 D 为 6.44 mm；入口管和出口管的长度 L1、
L2 均为 15 mm，其内径 D1 为 6.44 mm；排气管内部制冷

剂为 R410a，制冷剂气体温度为 80℃，密度为 0.92 kg/m3；

R410a 的绝热指数为 1.23，气体常数为 114.55 J/(kg·K)，
采用党锡淇等[29]推荐的方法计算其声速为 225 m/s；入口

端面制冷剂流速为 15 m/s，出口端面制冷剂压力为

2.7 MPa。而且在模拟过程中，仅改变扩张腔长度、孔板
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位置或孔板内径等某一结构参数的值，其余参数值保持

不变。下面采用声学分析软件 Virtual Lab Acoustics 对排

气管消声器进行数值模拟。在数值模拟过程中，消声器

入口端面施加单位振动速度，而且由于消声器出口连接

的排气管长度远大于消声器自身长度，将消声器出口端

面定义为全吸声属性，用来模拟无反射边界条件。 

2  消声器声学性能模拟结果与分析 

2.1  扩张腔长度对消声器传递损失的影响 

消声器扩张腔长度 L 分别取 100、120、140 和

160 mm，模拟结果如图 3a 所示。由图可以看出，随着 L 

的不断减小，消声器的传递损失曲线向高频方向移动，

消声器的有效消声频率范围不断拓宽，传递损失峰值没

有明显变化，且随着频率的增大，传递损失峰值逐渐错

开，这是由于消声器传递损失的频率特性取决于消声器

的扩张腔长度。当频率低于 500 Hz 时，L 对消声器传递

损失的影响不大；而当频率高于 500 Hz 时，L 对消声器

传递损失的影响较为显著。在 500～2 000 Hz 的频率范围

内，当 L 由 100 mm 增至 160 mm 时，消声器的传递损失

峰值频率由 1 700 Hz 降低至 800 Hz。因此，在设计和优

化排气管消声器结构时，应根据具体噪声的频谱特性，

选取合适的扩张腔长度。 

  
a. 扩张腔长度对传递损失的影响特性 

a. Effect of length of expansion chamber on 
transmission loss 

b. 孔板位置对传递损失的影响特性 
b. Effect of position of orifice plate on transmission 

loss 

c. 孔板内径对传递损失的影响特性 
c. Effect of inner diameter of orifice plate on 

transmission loss 
图 3  不同结构参数对消声器传递损失的影响 

Fig.3  Effect of various structural parameters on transmission loss of muffler 
 

另外，从图 3a 中还可以看出，当 L 大于 140 mm 时，

在 2 000～3 000 Hz 的频率范围内，消声器能够取得较好

的降噪效果。黄兹思[30]分析了压缩机噪声频谱，并结合

大量的试验及文献得出，2 000 Hz 以上的噪声是滚动转子

式压缩机噪声的主要频段。因此，扩张腔长度值建议大

于 140 mm。 
2.2  孔板位置对消声器传递损失的影响 

消声器孔板与扩张腔进口端面之间的距离 S 分别取

30、40、50 和 60 mm，模拟结果如图 3b 所示。由图可以

看出，S 为 60 mm 时在 2 000～2 400 Hz 附近存在一个消

声低谷，这是因为孔板两侧的扩张腔长度相等，具有相

同的消声频率，导致消声频带范围较窄。当孔板位置由

扩张腔中心处向其进口端面移动时，因孔板两侧的扩张

腔长度不同，使它们的消声频率相互错开，这样便可以

有效拓宽消声器消声频率范围，进而使得 2 000～2 400 
Hz 附近频率的消声性能得到了明显改善。在 500～1 500 
Hz 的频率范围内，随着 S 的不断减小，传递损失的峰值

降低；而对于 1 500～2 700 Hz 的频率范围内，随着 S 的

不断减小，传递损失的峰值增大。由此可见，孔板位置

对消声器的中高频消声效果影响较大。 
因此，在设计和优化制冷压缩机排气管消声器时，

孔板应偏离消声器扩张腔中心位置，并根据具体压缩机

的噪声特点选择合适的孔板位置。 

2.3  孔板内径对消声器传递损失的影响 

消声器孔板内径 D 分别取 6、8、10 和 12 mm，模

拟结果如图 3c 所示。由图可以看出，随着 D 的不断减

小，消声器降噪效果不断增强，这是因为随着 D 的不断

减小，消声器的截面突变程度增大，噪声更容易发生反

射、干涉。因此，减小孔板内径能够有效降低空调压缩

机噪声。对于低频噪声，D 对于消声器传递损失影响不

大；随着 D 的不断增大，传递损失峰值略有增加。对于

500～2 000 Hz 和大于 2 500 Hz 的高频噪声，随着 D 的

不断减小，传递损失峰值逐渐增大，且消声频带加宽；

而对于 2 000～2 500 Hz 之间的频率范围内，传递损失变

化比较复杂。 

3  消声器阻力特性模拟结果与分析 

压力损失是评价消声器阻力特性的重要指标，它反

应了消声器内部结构对流体阻力的大小[31]。本文采用计

算流体动力学软件 Fluent 对排气管消声器的压力损失进

行数值模拟，寻求不同结构参数对消声器压力损失的影

响特性。 
消声器进口端面设置为速度边界条件，出口端面设

置为压力边界条件。假设消声器内部制冷剂为定常流动，

采用 Realizable k-e 湍流模型进行数值模拟，其中采用

SIMPLE 算法求解控制方程。 
3.1  扩张腔长度对消声器内部压力损失的影响 

消声器扩张腔长度 L 分别取 100、120、140 和

160 mm，模拟结果如图 4a 所示。由图可以看出，随着 L
的增加，因制冷剂气体流经排气管消声器时产生的沿程

压力损失增大，从而使得消声器内部压力损失增加，但

增加幅度较小。因此，L 对消声器内部压力损失的影响较

小。在消声器具有较好声学性能的基础上，应尽可能减

小扩张腔长度。 
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a. 扩张腔长度对压力损失的影响 

a. Effect of length of expansion chamber on  
pressure loss 

b. 孔板位置 
b. Position of orifice plate 

c. 孔板内径 
c. Inner diameter of orifice plate 

图 4  不同结构参数对消声器压力损失的影响特性 
Fig.4  Effect of various structural parameters on pressure loss of muffler 

 

3.2  孔板位置对消声器内部压力损失的影响 

消声器孔板与扩张腔进口端面之间的距离 S 分别

取 30、40、50 和 60 mm，模拟结果如图 4b 所示。由

图可以看出，随着 S 的不断增加，制冷剂流经排气管消

声器产生的压力损失逐渐增大，且增加幅度越来越小。

这主要是由于制冷剂气体由消声器入口进入扩张腔后

发生扩散，把孔板向制冷剂流动的相反方向移动，造成

制冷剂流经孔板的压力损失增加，但随着 S 的不断增

加，因制冷剂气流已不再成束状，所以压力损失的增加

幅度越来越小。因此，在允许的范围内减小孔板与消声

器进口端面之间的距离，也即孔板尽可能靠近消声器进

口端面，不仅能够有效降低压缩机噪声，而且能够减小

消声器内部压力损失，进而降低了消声器对空调系统性

能的影响。 
3.3  孔板内径对消声器内部压力损失的影响 

消声器孔板内径 D 分别取 6、8、10 和 12 mm，模拟

结果如图 4c 所示。由图可以看出，随着 D 的不断减小，

截面突变程度逐渐变大，由涡流产生的局部压力损失随

之不断增加，使得制冷剂流经排气管消声器产生的压力

损失不断升高，而且升高幅度越来越大。因此，为了降

低消声器内部压力损失对空调系统性能的影响，孔板内

径不宜太小。如果要使得消声器内部压力损失低于

600 Pa，综合考虑消声器的声学性能和阻力特性，孔板内

径设计值应大于 6 mm。 

4  结  论  

为了有效控制制冷压缩机噪声通过排气管内部制冷

剂气体的传播，本文采用在压缩机排气管设置消声器的

降噪方法，模拟分析了扩张腔长度、孔板位置和孔板内

径对消声器传递损失及压力损失的影响特性，得到以下

主要结论： 

1）随着扩张腔长度的不断减小，消声器的传递损失

曲线向高频方向移动，且消声频带拓宽，扩张腔长度大

于 140 mm 能够有效降低 2 000 Hz 以上的压缩机噪声；

另外，为了减小制冷剂流经消声器的压力损失，扩张腔

长度不宜太大。 

2）孔板偏离消声器扩张腔中心位置时，2 000～
2 400 Hz 附近的消声低谷得到改善；随着孔板逐渐向消

声器进口端面不断移动，消声器内部压力损失减小，且

减小幅度越来越大。因此，为了获得良好的声学性能和

阻力特性，孔板在允许的范围内应尽可靠近消声器进口

端面。 
3）随着孔板内径的不断减小，消声器的降噪效果不

断增强，但压力损失也随之不断增大，且增大幅度越来

越大。因此，孔板内径不宜太小，如果要使得消声器内

部压力损失低于 600 Pa，其设计值应大于 6 mm。 
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Numerical analysis of acoustic and resistance performance of muffler 

in refrigeration compressor’s discharge pipe 
 

Kong Xiangqiang, Chen Lijuan, Li Ying 
(College of Mechanical and Electronic Engineering, Shandong University of Science and Technology, Qingdao 266590, China) 

 
Abstract: The noise level has become an important index to evaluate the quality of air conditioners, and the refrigeration 
compressor is a major noise source of an air conditioners’ outdoor unit. In order to reduce the noise of an air conditioner, 
by means of the theories that the noise is spread by fluid and the acoustics impedance mismatch occurs in the pipe with 
variable cross sections, a muffler was set in a refrigeration compressor’s discharge pipe. The finite element model of a 
refrigerant in the muffler was established, based on which, the transmission loss could be numerically simulated by 
acoustics software Virtual Lab Acoustics, as well as the resistance performance by the computational fluid dynamics 
software Fluent. The effect of various structural parameters on the transmission loss and pressure loss of the muffler was 
investigated, including the length of the expansion chamber, and the position and the inner diameter of the orifice plate. 
The simulation results showed that the transmission loss curve of the muffler gradually moved to the higher frequency as 
the length of the expansion chamber decreases, which could also expand the effective acoustic attenuation frequency 
range, but it had little effect on the pressure loss of the muffler. To effectively reduce the noise of the compressor, the 
length of the expansion chamber should be appropriately selected. When the length of the expansion chamber was bigger 
than 140 mm, the noise of 2000-3000 Hz was effectively reduced, and the frequency of more than 2000 Hz was the main 
frequency region of the rotary compressor noise, so the length of expansion chamber was suggested to be bigger than 
140 mm, but the length cannot be too big for decreasing the pressure loss of the muffler. For middle and high frequency 
noise, the position of orifice plate had a great influence on the acoustic attenuation performance of the muffler. As the 
orifice plate moved from the center of expansion chamber to its inlet surface, the acoustic attenuation performance for 
the frequency of 2000-2400 Hz gradually became better, while the pressure loss of the muffler decreased and the 
declination rate gradually increased, so the orifice plate should not only deviate from the center of the expansion 
chamber, but also get as close to the inlet of the muffler as possible within the permitted range. Moreover, the muffler 
could achieve better acoustic attenuation performance along with the decrease of the inner diameter of orifice plate, but 
the pressure loss of the muffler increased gradually with its increase rate tending to be bigger. As a result, in order to 
achieve an effective noise reduction and reduce the pressure loss of the muffler, the inner diameter of the orifice plate 
should not be too small. If the pressure loss of the muffler is required to less than 600 Pa, the inner diameter of the orifice 
plate should be bigger than 6 mm. In the design of the muffler, in addition to obtaining better acoustics attenuation 
performance, the pressure loss of the muffler needs to be considered, so that the performance of an air conditioner 
system cannot be greatly influenced. The research results would be able to provide a theoretical base for the noise 
reduction of air conditioners.  
Key words: refrigeration; acoustic properties; noise pollution control; compressor; discharge pipe; muffler; transmission 
loss; pressure loss; numerical simulation 
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