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摘要摘要 消声器是降低内燃机排气噪声的主要部件。通过设计独立测试排气噪声的台架实验，分析了安装消声器前后的排气频谱

特征，对比期望的噪声评价曲线，得到了消声器性能不足的频段主要集中在中高频。根据流体和声学的基本理论，基于三维数值

有限元，分析了复杂消声器非定常流动状态下其压力场、温度场、再生噪声场分布和主要贡献的噪声频段，研究了消声器在稳态

下的传递损失；通过研究声学传递过程中的空腔模态特征，找到了影响消声效果的主要因素。基于消声器仿真模型，研究了消声

单元结构特征与消声性能之间的关系，通过改善复杂消声器的小孔结构和增加吸声材料，采取实验对比分析了插入损失，验证了

分析和改进的有效性。本文综合分析了流体、声学以及流体对声学的影响，研究了内燃机排气消声器性能，此系统方法能更全面

地了解和改进排气噪声。
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Research of Engine Exhaust Muffler Based on Finite Element
Analysis of Acoustic and Unsteady Viscous Flow

AbstractAbstract The muffler is the main component to deal with the exhaust noise of an engine. Based on the designed bench, the spectral
characteristics of the exhaust noise before and after installing the muffler are analyzed and compared to the expected NR curve, to
find the bad frequency bands of the muffler performance. According to the theory of the fluid mechanics and the acoustics, based on
the finite element analysis, the performances of a complex muffler in the unsteady viscous flow state are analyzed, including the
pressure field, the temperature field, the flow regeneration noise field and the major frequency band of the regeneration noise,
meanwhile, the transfer loss in the steady-state and the acoustic-mode of the air is obtained. It is shown that the flow regeneration
noise is the major factor to deteriorate the high-frequency muffler performance. Based on the numerical model analysis of the muffler,
the relation between the structure characteristic of its simple cavity and its muffler performance is obtained, and the special perforated
structure of the muffler can be improved and the sound-absorbing materials are also selected. Through testing of the bench, the insert
losses of the original and improved mufflers are obtained, which shows that the above analysis is reliable.
KeywordsKeywords muffler; unsteady viscous flow; acoustic; sound mode

XIN Jianghui, ZHANG Yuanyuan, ZHANG Yu, REN Chenglong
School of Automotive & Rail Transit, Nanjing Institute of Technology, Nanjing 211167, China

随着中国环保要求的不断提高，车辆噪声标准也日趋严

格，降噪成为企业面临的重要问题。在整车噪声中，发动机

的排气噪声作为主要声源，影响着乘坐的舒适性，而消声器

作为被动消声采用的主要措施，已经成功应用于发动机降噪

中。对消声器进行优化和开发研究，可以有效降低排气噪

声、减少发动机功率损失。
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现阶段对消声器的研究主要集中在消声器的空气动力

学和声学性能的独立研究上[1,2]。综合考虑两者的文献较少，

而实际上，消声器内部气流具有一定的温度梯度，各消声腔

体的压力也会不同，流体随结构变化会产生一定的再生噪

声，这些对衡量消声器重要指标插入损失都会有一定影响。

本文设计实验分析复杂消声器排气频谱特征，对比期望

的噪声评价（noise rating，NR）曲线；根据流体和声学的基本

理论，基于有限元计算，分析特征消声单元的性能，复杂消声

器非定常流动状态下其压力场、温度场、再生噪声场分布；研

究其稳态状态传递损失，综合分析其性能并改进。最终通过

台架的消声器插入损失实验对比，验证分析和改进其有

效性。

1 原消声器性能
1.1 消声器实验性能分析

某三轮摩托车的排气噪声在整车噪声能量中的贡献达

到40%左右（近场声阵列测试平面见图1，排气口处声功率级

为 110 dB，图 1（b）中不同颜色表示不同声压级大小，颜色深

的地方声压级较大），要使整车噪声降低1.5 dB以上，期望排

气口声压级至多达到104 dB，即须使消声器在原车负荷状态

的插入损失再减小6 dB以上。

排气消声器性能测试方法参考GB/T 4759—2009 内燃

机排气消声器测量方法。发动机台架位于半消声室，发动机

用隔声板隔绝本体噪声，通过延长直管将发动机排气口测量

点远离发动机本体，避免发动机噪声影响。测量发动机外特

性下各转速的排气频谱，转速工况为从怠速到发动机允许的

最高转速，即从1000~8500 r/min，每隔200 r/min测量1组，结

果见图2中的 a、b曲线。评价消声器排气噪声各频带中的声

压级采用NR曲线[3]，根据排气噪声在整车中的能量比例，期

望NR的A计权声级为NR95，见图 2中的 c曲线。对比实际

排气频谱a曲线与c曲线相应的倍频程，两者的差值即为倍频

程上需要的消声量。图 2中，原消声器在整个频段上都具有

一定的消声量，以低频消声效果与期望的消声性能（c曲线）

接近，但仍需要改善，超过 2000 Hz以后的高频段，消声效果

较差。

结合窄带谱（图3）分析对比，1倍频程分析的能量在高频

时差距相对较大，这与高频时积分频段长度有关，两者分析

基本一致。在重新设计或优化消声器时，高频消声性能是消

声器调整的重点。

将消声器根据其频带表现的特征分为 4个频带，表 1为

有无消声器状态下的各频段能量百分比，变化较为明显的是

中高频段，其中1500~2000 Hz和3000 Hz以后的频段能量比

例都在增加，推测消声器对这些频段存在性能缺陷，是后续

声学性能研究中重点讨论的频段。

图1 整车阵列声压分布

Fig. 1 Whole array acoustic pressure distribution

（a）测点网格位置

（b）网格声压云图

a—未带消声器；b—带原消声器；c—目标NR声压级

图2 不同状态排气峰值频谱与NR曲线1倍频程对比

Fig. 2 Comparison of exhaust peak spectrum and NR
curve at 1 octave in different states

a—未带消声器；b—带原消声器

图3 不同状态下7000 r/min的排气频谱对比

Fig. 3 Comparison of exhaust spectrum in
different states at 7000 r/min
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评价消声器的空气动力性能的指标是消声器的功率损

失。分析安装消声器前后功率损失曲线发现（图 4），原消声

器在常用转速范围内压力损失较大，尤其在5000 r/min以前，

其数值接近10%，是改善的重点。

1.2 消声器仿真性能分析

通过对消声器实验数据的分析，了解到消声器需要改善

的重点频段，发现多种造成消声器性能不足的原因，如消声

器结构存在的固有通过频率、扩张比小引起的消声量不足以

及高速气流的再生噪声等，这些影响因素可以通过有限元仿

真方法了解、分析和排除。

1.2.1 消声器流动性能仿真

消声器插入损失评价包括了消声器的流体再生噪声，其

安装前后对发动机功率产生影响，须着重研究其空气动力学

性能。

通过流体有限元软件Fluent，设置定常的湍流流场模型，

计算消声器内部流速分布、再生噪声声源分布、温度分布、压

力分布，研究消声器结构对其空气动力学性能影响。在整车

加速过程中以 7200 r/min为最大噪声工况，定义为流体模型

边界条件。进口流量和温度经实验测试为：0.0139067 kg/s，
873 K；设置壁厚为 0.0015 m，壁面热交换系数为 11333
W/（m2·K），环境相对大气压的参考压力为 0 Pa。图 5（a）为

流体温度场分布，仿真计算的出口温度与实验测试温度基本

一致（仿真为 433 K，实验测试为 450 K），说明了流体有限元

模型的可靠性。设置图 5（b）等效温度模型作为声学有限元

模型的排气介质边界条件。

特征转速达到最大流量时，消声器的再生噪声源场分布

和压力场分布如图6所示。结合表2各特征位置的压力和声

源描述表明，消声器工作过程中，以位置1和位置4压力梯度

大，压力损失大，其小孔结构引起的流体噪声也最大，尤其在

位置 4处，是引起空气动力性能不好的主要结构。流体再生

噪声半经验公式[3]为

LWA = a + 60 lg v + 10 lg S （1）
式中，L为声压级；A为计权方式；v为流速；a 为比A声功率

级，由实验确定；S 为气流通流总面积，m2。

需要特别指出的是：图 6（b）中，流体在消声器中产生的

噪声级为直接利用速度转换得到噪声源声功率量级，无须考

虑公式（1）中比A声功率级 a和通流面积 S 的影响，在后续改

进时，修改流速引起的声压级改变可以相互比较。

图4 安装消声器后发动机功率损失

Fig. 4 Power loss of the motor with muffler

图5 转速7200 r/min、最大流量时温度场及等效温度场分布

Fig. 5 Distribution of temperature field and equivalent
temperature field in maximum flow at 7200 r/min

（a）消声器温度场分布

（b）等效温度场分布

（a）流体再生噪声分布

（b）流体压力分布

图6 消声器流体再生噪声及流体压力分布

Fig. 6 Distribution of fluid regeneration noise and fluid
pressure in muffler

表1 有、无消声器状态下各频段能量

Table 1 Percentage of sub-band energy with and
without muffler

频段/Hz
20~1500

＞1500~2000
＞2000~3000

＞3000

能量/%
无消声器

7.23
9.77

40.31
42.71

有消声器

9.05
23.74
22.11
45.12
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根据声学理论，声源频率即振动源振动的频率。对于复

杂结构的气动声学频率无法直接计算，但可通过结构内部的

流场结果为气流噪声研究提供有用的信息[4]。通过对消声器

气流再生噪声频谱分析，精确计算消声单元内部非定常流

场，分析流场内的静压脉动频谱情况，可探讨气流再生噪声

的频谱特征。

设置非定常的湍流流场模型，分析流场内的静压脉动情

况。以7200 r/min时排气流量作为流体入口边界条件。消声

器内部流速变化梯度较大位置，对应其湍动能变化大，再生

噪声也相应较大，选取对应点作为流体压力监测点，图7为消

声器内部某点非定常流场压力变化频谱图。分析图 7可得，

流体产生的压力激励变化集中在 2000 Hz以前，表现为以

1500 Hz为中心频率边频带特征，结合表 1，推测在 1500 Hz
处，影响较大的可能是流体噪声。

1.2.2 消声器声模态分析

消声器空腔作为排气噪声的传递路径，其声压模态特性

影响着相应的频谱。声模态主要指声腔模态，即腔体共振的

模态，其模态振型表现为声压分布。定义由流体计算得到进

口、出口的导纳边界条件施加到声学模型中，进行有边界条

件的声模态计算，其模态频率分布见图 8，以数字标识 0、1、2
分别示意消声器声模态声压分布，0表示较大声压集中在消

声器进排气管处（图 9（a）），1表示较大声压集中在消声器第

一腔和第三腔处（图9（b）），2表示较大声压集中在消声器第

二腔处（图9（c）、（d））。
结合图 8和图 9发现，消声器声学模态在 2000 Hz以前，

即流体激励比较集中的频段，模态数量少，而腔体声压响应

较大的模态频率只有5个阶次，模态密集频段集中在2000 Hz
以后的高频，即消声器声学激励以空气为传递路径，其传递

特性不是影响消声器中高频性能失效的因素，可以排除

影响。

图7 消声器某点压力频谱

Fig. 7 Pressure spectrum at one point in muffler

图8 声学模态分布

Fig. 8 Acoustic modal analysis

图9 消声器声模态振型分布

Fig. 9 Acoustic vibration mode distribution of muffler

（a）特征0

（b）特征1

（c）特征2

（d）特征2

表2 消声器特征位置压力和声源描述

Table 2 Characteristics of pressure and sound
source in muffler

特征位置

①
②
③
④
⑤

压力最大值/
kPa
7.6
6.8
6.4
6.1
3.7

压力变化/
kPa
0.8
0.4
0.3
0.2
0.2

声功率级/
dB（A）

90
85
62
105
46
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1.2.3 消声器声学性能仿真分析

基于1.2.1节等效温度场，设置声学有限元模型的流场介

质属性，入口采用 20~6000 Hz频带宽度的常量声压，出口全

吸声阻抗，壁面无跳动刚性壁面，研究消声器的传递损失。

图10给出了各消声腔、消声器整体模型的性能曲线对比。

原消声器在第一腔和第三腔横流式扩张腔针对的基频

频率都以 1500 Hz左右为主，第二腔作为共振腔设置频率中

心频率也在1500 Hz处，各腔和整体在低频时（500~2000 Hz）
具有较大消声量，尤其整体在 1500 Hz左右频段消声量经过

叠加，达到最大。从 2000 Hz以后，高频消声量有所下降，这

与实验测试图2和图3得到的部分分析结论矛盾。结合消声

器传递损失（图10）、消声器安装前后的频率能量变化（表1）、
非定常流场压力波频率变化（图7）和流场再生噪声声压量级

（表2），证实流体噪声使这个频段消声性能失效，即流体噪声

和消声性能的中高频是之后改善的重点。

1.2.4 特征结构的声学性能

本文研究的复杂消声器中出现的横流式穿孔结构，是引

起空气动力学性能差的主要因素，其消声原理类似扩张腔，

当改善小孔时，应研究其穿孔面积对声学性能的影响是否与

等效扩张腔的扩张比具有线性关系，据此设计了一个简单的

穿孔扩张消声器（图 11），研究其细节结构变化时，声学性能

和阻力损失如何变化。影响这些性能的几何结构因素主要

有：穿孔率、插入管长度、小孔数量（穿孔率不变）、小孔直径。

当保持穿孔率不变，传递损失峰值基频频率和消声量，

与无内插入管扩张腔（扩张腔基频计算：c/（4l）=458/（4×

0.12）=954 Hz）随穿孔面积的变化是一致的（图 12（a）），即穿

孔面积变化并不影响峰值频率和消声量，当穿孔插入管长度

等效为腔体长度的1/2，其谐波频率刚好消除扩张腔的1/2波
长频率，由内插管引起的谐波频率随穿孔率增加，移向高频

（图 12（b））。与入口穿孔管相类似的分析方法对出口穿孔

管进行研究，得到结论：相同穿孔率入口管或出口管对消声

量影响不大，其等效插入管的长度影响其谐波频率所在

位置。

当入口穿孔管等效插入长度不变，改变穿孔率时，消声

单元的声学性能变化如图13。随穿孔率增加，传递损失曲线

在低频时的表现类似，中高频时由于穿孔管对声波的导向作

用，使得其消声频带变窄，总体消声量减小。

a—消声器整体；b—第一腔；c—第二腔；d—第三腔

图10 不同消声器腔体模型传递损失

Fig. 10 Transmission loss of the model for different
muffle's cavity

图11 简单穿孔式扩张腔示意

Fig. 11 Simple perforation type expansion chamber

（a）三维示意图 （b）入口穿孔管 （c）出口穿孔管

图12 不同穿孔面积、入口管扩张腔声学性能对比

Fig. 12 Acoustic performance for different perforation
areas and entrance pipe cavity expansions

（a）不同扩张腔传递损失

（b）谐波频率随穿孔变化

C1—穿孔率0.039；C2—穿孔率0.077；C3—穿孔率0.15

图13 不同穿孔率入口管扩张腔声学性能对比

Fig. 13 Acoustic performance for different perforation
ratios of entrance pipe cavity expansion

C1—穿孔率0.05；C2—插入直管扩张；C3—内插管扩张
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结合参考文献[5]、[6]的分析结论，对于复杂消声器的横

流式特征单元，可以在保证其插入管长度的状态下，尽量增

加穿孔面积，减小压力损失，可以在保证声学性能的同时优

化空气动力学性能，综合分析认为：当消声器插入管为腔体

长度的1/2，穿孔率为10%时，消声器的流体和消声性能比较

理想。

2 改进仿真与性能分析
2.1 消声腔体的改进

针对复杂消声器的性能不足，结合特征消声腔体的分

析，发现第二腔作为共振腔其流体压力并不大，同时能消除

中频噪声，应作为有效结构保留。主要改进部位为第一腔和

第三腔，目的是减小压力损失和各腔压力激励，同时优化小

孔以增加气流的通流面积，减小由于小孔突然收缩造成的大

流速，以便减小流体噪声，改善消声器中高频声学的性能。

2.2 改进措施与性能分析

降低流体噪声是改进复杂消声器的第一目的，采用增加

通流面积的方式为主，改进原消声器小孔特征结构。增加图

6中位置 1和位置 4处的穿孔数量，穿孔率由原来的 5%增加

至10%，改善位置5排气管直径与位置4管径一致；对高频区

消声性能的优化，以放置吸声材料为主，弥补第一和第三腔

由于穿孔率变化而引起高频消声量降低的缺陷。在消声器

有限的安装空间里在第一腔（延伸20 mm，拉伸空间）和第三

腔壁面圆周布满吸声材料。

改进前后声学性能对比见图 14，在中高频时，传递损失

有所增加，同时并没有影响原消声器在 2000 Hz左右的消声

优势。

将流体经过消声器产生的声源能量（声功率）相加，作为评

价消声器流体噪声的性能指标，并进行改进前后的对比。消声

器流场噪声分布见图15，消声器流场特征参数对比见表3。

结合图 15与图 6发现，流体在经过第一腔穿孔排出后，

流体噪声源大大减少，在消声器排气管即位置5，流速没有因

为管径的变化发生突变，基本不增加流体噪声源。比较表 2
和表3中数据，由于流体受到阻力更小，各特征位置的压力相

应减小，压力损失减小，特别是改进位置处的噪声和流体压

力变化最为明显，整个流场流体产生的噪声总能量相对原消

声器减少 30 dB以上（原消声器流体噪声总声功率级为 148
dB，改进消声器为 114 dB），从仿真效果看，流体噪声在消声

器中不再是主要成分，消声器声学性能完全由消声器结构的

传递损失决定。

3 改进前后的实验性能对比
对改进后消声器进行发动机台架实验，对比消声器各性

能参数。从表 4可得到，改进后消声器插入损失相对原消声

器平均增加 7 dB以上，满足最初的优化目标。从图 16改进

前后消声器功率损失对比可以得到，改进消声器优化了消声

器的流场，减小了压力损失，基本功率损失在 5%左右，改进

消声器的声学和流体性能满足一般消声器设计要求。

图14 改进消声器前后声学性能对比

Fig.14 Acoustic performance before and after the
use of the muffler

图15 改进消声器噪声场分布

Fig.15 Distribution of improved muffler noise

表3 改进消声器特征位置压力和声源描述

Table 3 Characteristics of pressure and sound source
in improved muffler

特征位置

①
②
③
④
⑤

压力最大值/
kPa
2.7
2.0
1.8
1.3
0.8

压力变化/
kPa
0.7
0.2
0.5
0.5
0.3

声功率级/
dB（A）

90
84
55
93
34

表4 消声器改进前后插入损失对比

Table 4 Insertion loss before and after
improvement of muffler

发动机转速/（r·min-1）

4000
4600
5200
6400
7000
7400
8500

原消声器/
dB(A)
15.0
15.5
15.7
15.8
17.5
15.8
15.9

改进消声器/
dB(A)
17.2
21.5
23.7
19.8
24.5
23.7
25.8

注：特征位置编号见图6。
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4 结论
采用数值分析方法，结合实验，对消声器性能进行了分

析和改进，仿真模型得到的分析结果与实验数据一致。

1）分析和优化消声器性能时，必须充分考虑影响消声器

性能流体噪声因素，独立研究优化消声器的声学性能是不完

备的；

2）基于非定常流场的消声器流体压力频率研究，进而分

析消声器流体再生噪声的分布规律，在工程上具有一定可

行性；

3）消声器内空气作为发动机噪声激励的传递路径，应研

究其传递特性，从而分析声激励传播过程中是否发生了空腔

共振，从而造成消声器在局部频率处失效；

4）横流式特征消声单元即可以降低整体消声器流速，也

是产生过大流体噪声的主要原因，须合理考虑声学性能与流

体之间的关系。
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图16 消声器功率损失对比

Fig. 16 Comparison of power loss of muffler
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