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风冷热泵机组出风口噪声的治理

熊鸿斌，姜 海，陈新燕
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摘 要：酒吧热泵机组风机通风量大，运行时产生高分贝、宽频的噪声。而且酒吧附近敏感点多，要在有限空间达

到良好降噪效果具有相当难度。目前，国内多采用阻性或单节阻性—抗性消声器来治理出风口噪声，但治理效果不理

想。结合工程实例，通过频谱分析及扩张消声理论，采用不同长度不同扩张比的三节扩张室串联(取代单节扩张室)，结

合阻性消声器，在有限空间内设计一种新型阻抗复合消声器，使热泵出风口噪声降低18 dB（A）左右。此消声器设计简

单，经济合理，技术先进可靠，占用空间小，有较高的实用价值。
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Abstract :Abstract : The fans of heat pump units in the bars have large ventilation flux. Operation of the pump units will generate

strong noise with high dB value and wide frequency band. In addition, there are lots of sensitive points around the bars, so it

is difficult to achieve a good effect of noise reduction in such a limited space. At present, the dissipative or single resistance-

dissipative mufflers are usually used to control the air-vent noise in our country, but the results are not ideal. In this paper,

based on spectrum analysis and expansion muffler theory, using the three- expansion chambers with different length and

different expansion ratio in series (instead of single expansion chamber), and combining with the dissipative muffler, a new

type of dissipative-resistance muffler is designed in a limited space, which makes the air-outlet noise of the heat pump units

to be reduced by nearly 18 dB (A). This muffler is not only simple, economic, reliable and advanced, but also space saving.

Thus, it has important significance in engineering application.
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风冷热泵机组由于具有节能、环保及冷暖联供

等特点，被广泛应用于宾馆、酒楼、商场、医院等场

所。这些场所往往紧靠居民区，而热泵机组运行时

产生很强的宽频带噪声，易对周围环境产生一定的

影响 [1]。根据机组的摆放位置不同，其噪声影响程

度不同，治理难度也不同。

风冷热泵机组噪声源主要为压缩机、排风扇以

及配套的水泵。其中排风扇的空气动力噪声是主要

声源，此类噪声属于低频噪声，治理难度大。对此，
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国内多采用阻性—抗性消声器来治理噪声。如中国

海外房产工程有限公司海师花园的7台热泵机组在

每台热泵机组箱体上部加装一个长×宽×高约为

5 900×2 200×2 000 mm扩张室—片式消声器来治理

其空气动力噪声，其中扩张室长500 mm [2]。又如王

庭佛针对某风冷机组出风口噪声采用由扩容消声段

(弯头型。带导流装置)、消声段、稳流段和挡风圈组

成的排风消声装置 [3]。张三明针对风冷机组排风噪

声采用阻性或扩容消声段、消声段阻抗复合消声装

置。吴守力针对某超市风冷热泵机组排风噪声亦采

用扩容消声段和消声段阻抗复合消声装置 [4]。此类

治理措施存在明显的缺点：（1）低频消声效果不明

显；（2）占地面积大。国内关于采用多节扩张室—阻

性消声器治理热泵机组出风口噪声的研究还很少。

本研究中酒吧位于集中商业区，空间位置较小，
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针对风冷热泵机组出风口噪声，合理选取扩张室设

计参数，采用多节扩张室，结合片式消声器，提出一

种采用扩张室—扩张室—扩张室—片式复合消声器

来控制热泵机组出风口噪声的试验研究。

11 某风冷热泵机组实测噪声及噪声源

分析

苏荷酒吧位于宁国路东侧，其热泵机组安置在

商业楼的半地下停车场内。其机房位置如图 1 所

示。7台风冷式热泵机组型号：YCAE40RC-B，制冷/

制热量为：40 kW/44.5 kW；外形尺寸为：1.6×1.0×1.9

（m）；每台机组设有二台风机，排风量为2×8 000 m3/

h。最大运行工况为7台同时运行。

图 1 机房位置示意图

经现场勘测，机房所在商业楼均为酒吧，KTV

等场所，主要噪声敏感点是南面的住宅楼。泵房位

于半地下室，5台机组的出风口位于商业楼的南侧底

部，另外两台出风口位于机房的另一侧，面向停车

场。因此主要噪声为5台风冷式热泵机组出风口的

空气动力噪声。此外，在出风口西侧有一酒吧后门，

待酒吧正常营业时，酒吧内音乐噪声对南住宅楼会

产生一定的影响。

测点位置如图 1所示。测量数据如表 1所示。

对2#测点的测量数据进行分析，从表中可以看出，风

冷式热泵机组出风口混合噪声属于中低频噪声，其

中 500 Hz 以下的低频噪声较为突出，且 31.5～200

Hz部分噪声整体突出，跨度很大，并在 125 Hz附近

处有一峰值。

22 噪声控制工艺试验研究

2.1 酒吧营业噪声控制措施

针对酒吧后门透射噪声，采用多层复合隔声

门。隔声门结构为 2 mm厚钢板+43 mm厚矿棉+2

mm厚钢板+20 mm厚矿棉+3 mm厚钢板。平均隔

声量为44 dB。门缝进行密封处理。

22..22 出风口噪声控制工艺试验研究

22..22..11 出风口噪声影响预测

位于商业楼底部的 5个出风口总体尺寸为 6.6

m×0.4 m。由于参考点和预测点与线声源的距离均

小于6.6 m，因此采用线声源模型预测其衰减值。

采用如下公式（1）[5]进行计算

L( )r = L( )r0 - 101g( )r/r0 (1)

式中 L( )r —— r 处声级 dB(A)；L( )r0 ——r o处

声级 dB(A)；r 、r0 ——为预测点和参考点距声源的

距离。

经计算，厂界噪声：L(r) = 65.7 dB(A)，与实测噪

声值65.1 dB(A) 基本符合。

考虑到热泵机组在夜间正常运行，因此噪声治

理的目标为南厂界处降为50 dB（A），达到二类标准

的夜间标准值。实测厂界噪声 A 声级为 65.1 dB

（A），夜间超标 15.1 dB（A）。所以出风口经治理后

的降噪量应为15.1 dB（A）。

低频噪声波长较长，衍射能力强，若使用扩张室

—片式复合消声器，在有限的空间内很难达到预期

降噪目标。本项目采用三节扩张室与片式消声器相

结合来降低出风口噪声。公用外壁采用砖墙结构，

内外粉刷水泥砂浆，防止出风口噪声从外壁处穿透

出来。整体结构简单，占地面积小。

22..22..22 阻性段设计

将 5 个出风口整体处理，原通风面积为 5×1.3

m×0.40 m=2.6 m2，考虑风速和风量，为不影响原有

通风效果，将阻性消声器截面扩大为 6.9 m×1.15

m。在通道中横向插入35片厚90 mm的吸声片，，为

提高低频消声量，内置无碱超细玻璃棉80 mm，密度

35 kg/m3。片式消声器的消声量由(2) [5]式计算

ΔL = 2ϕ( )α0 L/b (2)

式中 ΔL 为消声量，dB(A)；ϕ( )α0 为与材料吸

声系数 α0 有关的消声系数，dB；1.22 c
D

为气流通道

的宽度，0.10 m；L 为消声器的有效长度，1.0 m；计算

结果见表2。

表 1 噪声监测数据

测点

1#

2#

3#

L eq

77.9

73.5

65.1

中心倍频程/Hz

31.5

75.3

72.6

69.4

63

81.9

78.7

71.7

125

80.8

81.2

72.5

250

76.1

73.5

65.8

500

74.6

72.4

64.1

1 000

72.6

66.2

59.8

2 000

73.0

61.6

54.4

4 000

62.9

55.0

49.0

8 000

56.0

46.9

46.0

注：1#测点位于机房室内；2#测点位于出风口外1 m处；3#测点位于距出风口5.0 m的厂界外1 m处。
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对于高频失效问题，片式消声器的失效频率由

式(3) [5]计算

f
失
= 1.85 c/D （3）

式中 c为声速，340 m/s；D为消声通道的当量直

径，对于矩形通道 D = 1.13 S ，故失效频率为

1855.46 Hz。因此4 k、8 k的实际消声量分别为19.1

dB、9.5 dB。满足设计要求。

对于气流再生噪声由式（4）[5]计算

L0A = ( )18∓2 + 601gV （4）

式中 L0A 为气流再生噪声，dB（A）；V 为消声器

通道内的流速，m/s。

经计算 L0A 为65.4 dB。在自由场中传播至折合

出风口外1.5m的噪声级

LA = L0A - 201g r - 11 = 50.9 dB ( )A
因此气流再生噪声对消声器性能影响不大。

22..22..33 扩张段消声部分设计

根据所测频谱以及阻性消声器各频率的消声

量，主要剩余消声量分布在125 Hz附近。单节扩张

室的消声量可有式(5) [5]计算

ΔL = 101ogé
ë
ê

ù
û
ú1 + 14 æè ö

ø
m - 1

m

2 sin2KL （5）

式中 ΔL 为消声量，dB；m为扩张比，m =S2/S1；k

为波数，m-1；L 为扩张室的长度，m。

由于空间有限以及通风散热要求，扩张比无法

任意扩大，采用三节长度不同的扩张室串联来降低

低频噪声。第一节扩张室将风向改变至垂直向上，

在垂直方向布置第二节，第三节扩张室和阻性消声器。

第一节扩张室气流通道为原出风口，尺寸为5×

1.3 m×0.4 m，扩张室截面尺寸为 6.75 m×0.6 m。扩

张比m为 1.5，L为 0.8 m。最大消声频率为 106 Hz，

最大消声量为0.7 dB。其消声特性如图2所示。

第二节扩张室气流通道尺寸为 6.75 m×0.3 m，

扩张室截面尺寸为 6.75 m×1.0 m。扩张比m为 3.3，

L为 0.68 m。最大消声频率为 125 Hz，最大消声量

为5.1 dB。其消声特性如图3所示。

第三节扩张室气流通道尺寸为 6.75 m×0.3 m，

扩张室截面尺寸为 6.75 m×1.0 m。扩张比m为 3.3，

图 2 第一节扩张段消声特性曲线

图 3 第二节扩张段消声特性曲线

L为 0.5 m。最大消声频率为 170 Hz，最大消声量为

5.1 dB。其消声特性如图4所示。

图 4 第三节扩张段消声特性曲线

根据式（5）得出三节扩张室消声频率特性曲

线。如图5所示。

由图 5可知，扩张室采用多节不同长度的扩张

段，不仅提高了整体消声量，而且扩展了消声频率，

满足了消声要求。

扩张式消声器有效消声的上限频率 f上由式

(6) [5]计算

f
上
= 1.22 c/D （6）

式中 c为声速，340 m/s；D为扩张部分的当量直

径，m；对矩形截面，D为截面积的平方根。

表 2 阻性段消声量的计算

中心频率/Hz

31.5
63
125
250
500
1 k
2 k
4 k
8 k

实测声压级/dB

72.6
78.7
81.2
73.5
72.4
66.2
61.6
55

46.9

NR50

89.3
75

65.5
58.5
53.5
50

47.3
45.2
43.5

需降噪量/dB

0.0
3.7
15.7
15

18.9
16.2
14.3
9.8
3.4

吸声系数

0.02
0.08
0.25
0.76
0.70
0.72
0.82
0.78
0.81

消声系数

0.02
0.09
0.31
1.1
1.1
1.1
1.3
1.2
1.2

消声器长度/m

1.0
1.0
1.0
1.0
1.0
1.0
1.0
1.0
1.0

消声量

0.44
1.98
6.82
24.2
24.2
24.2
28.6
26.4
26.4
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图 5 整体扩张室声特性曲线

第一节扩张室上限频率为200 Hz；

第二节和第三节扩张室上限频率为 159 Hz，不

能满足要求，可在扩张室中纵向插入二挡板将扩张

室平均分成三段，此时上限频率为280 Hz，满足消声

频率要求。

扩张式消声器有效消声的下限频率 f 下由式

（7）[5]计算

f下 = 2c
2π S1/VL （7）

式中 c为声速，340 m/s；S1 为气流通道截面积，

m2；V 为扩张室的容积，m3；L为扩张室的长度，m。

经计算第一节扩张室下限频率为68 Hz，第二节

扩张室下限频率为 60 Hz ，第三节扩张室下限频率

为83 Hz。总体满足消声要求。

22..22..44 阻力损失计算

消声器阻力损失由沿程阻力损失 Hf 和局部阻

力损失 He 两部分。 Hf 和 He 的计算由下面经验公

式 [6]给出

Hf =λp1d V
2

2 （8）

He = ζpV 2

2 （9）

式中

λ、ζ——分别为沿程和局部损失系数；

P——为流体的密度，kg/m3；

V ——为流体的速度，m/s；

l ——为管段的长度，m；

d——为管段的当量直径，m。

扩张段阻力损失计算

扩张段阻力损失包括局部阻力损失和沿程阻力

损失，由于在扩张室风速较慢。距离较短，其沿程阻

力损失可以忽略不计。

ζ 1为0.14，v1=16 000×5÷3 600÷2.6 = 8.5 m/s，

He1 = 0.14×1.29×8.52÷2 = 6.25 pa，ζ 2=0.36，

ζ 3 = 0.36，v2 = v3 =16 000×5÷3 600 ÷ 6.75÷0.3 =10.9

m/s，

He2 = He3 = 0.36×1.29×10.92÷2= 27.6 pa。

阻性段阻力损失计算

ζ 4进 = 0.26，ζ 4出 =0.07，v3 =16 000×5÷3 600÷3.6 =

6.17 m/s ，λ =0.05，d =2×1×0.1÷（1+0.1）= 0.18 m。

Hf = 0.05×1÷0.18×1.29×6.172÷2 = 6.82 pa

H e4= (0.26+0.07)×1.29×6.172÷2 = 8.10 pa

总阻力损失= 6.25+27.6+27.6+6.82+8.10= 76.37 pa。

22..22..55 复合消声器结构

通过扩容消声段将风向改变至垂直向上，在垂

直方向上安装消声器，既节省空间，又利用商业楼外

壁做消声器一侧外壁，节省材料。

针对混合噪声的特点，复合消声器采用内吸外

隔的结构，扩张段的内壁也做成消声结构以改善消

声效果，内置无碱超细玻璃棉(70 mm)，密度为35 kg/

m 3。穿孔板、阻尼层、无碱超细玻璃棉实际上构成

了一种复合吸声结构。消声器外壁采用 240 mm砖

混结构，内外各粉刷5 mm水泥砂浆。消声器内壁与

外壁构成多层复合隔声结构，多层复合隔声结构具

有良好的隔声性能 [7]，减小了机房室内以及出风口

的混合噪声透射噪声的影响。复合隔声结构如图6

所示。

图 6 复合隔声结构示意图

扩张段主要是针对31.5～250 Hz的低频噪声设

计的，第一节扩张室扩张比为 1.5，长度为 0.8 m，第

二节扩张室扩张比为 3.3，长度为 0.68 m，第三节扩

张室扩张比为3.3，长度为0.5 m，总体扩张段中心频

率在125 Hz附近，最大消声量为10.4 dB。

阻性段主要是针对中高频噪声设计的，对低频

也有一定的消声作用。在阻性段插入35片消声片，

片间距为 100 mm，片厚 90 mm，内置无碱超细玻璃

棉(80 mm)，密度 35 kg/m3。以增强对低频的去除，

平均吸声系数为 0.55，消声片的护面材料用 0.2 mm

玻璃纤维布加镀锌穿孔板(穿孔率20 %，Ф 50 mm)。

整体消声器设计消声量为18.8 dB。图7为消声

器结构示意图。

33 降噪效果测试

降噪措施实施前后出风口噪声声压级如图8所

示，治理后出风口噪声为55.6 dB（A），实际消声量为

17.9 dB（A），较符合设计结果。厂界噪声实测值为
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图 7 消声器结构示意图

48.5 dB（A），测量时酒吧正常营业，7台热泵正常运

行。测试数据表明酒吧热泵机组出风口在安装复合

消声器后厂界噪声值已符合标准，满足了设计要

求。同时酒吧内噪声经隔声处理后也已对南厂界无

影响。

44 结 语

（1）本文通过频谱分析及扩张消声理论，采用

具备不同长度不同扩张比的三节扩张室串联(取代

单节扩张室)，结合阻性消声器设计，扩展了消声频

率，有效地提高了中低频部分降噪效果；同时对酒吧

后门采用隔声措施，有效降低了酒吧内噪声对门外

的影响；

（2）本文中吸声片填充密度为35 kg/m3，厚度为

80 mm的超细玻璃棉，对低频有更好的吸声效果，消

声器内外壁构成了多层复合隔声结构，有效降低了

透射声能；

（3）热泵机组风机通风量大，运行时产生很强

的噪声，分贝值高，频带宽。而且酒吧附近敏感点

图 8 治理前后声压级比较

多，要在有限空间达到良好降噪效果具有相当难度，

本文设计的新型阻—抗复合消声器占用空间小，可

为一般热泵机组风机噪声治理提供参考。
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具有一定厚度的复合板，尤其是在中高频段的分

析。且计算过程仍比三维弹性理论简单；

(2) 传统方法计算矩形板辐射声阻抗积分时计

算量较大(四重积分或二重积分)，本文所采用的一

重定积分法推导过程虽然繁琐，却降低了程序计算

量；

(3) 减少复合层合板的跨厚比能有效降低辐射

声功率，复合层合板铺设角对辐射声功率的影响较

复杂，45度时整体辐射声功率水平较低。
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