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空调室外机钣金结构辐射噪声分析与优化

杜明龙† 丛 辉 邓玉平 闫丽俊

(青岛海信日立空调系统有限公司 青岛 266510)

摘要：针对空调室外机背面位置处在压缩机 5280 r/min转速下的出现两倍频 (176 Hz)噪声峰值异常高的问
题，基于双转子压缩机工作原理，计算双转子压缩机吸排气过程的两倍频转动力矩；建立空调室外机整机有限

元模型，施加两倍频转动力矩，应用模态线性叠加法计算整机的频率响应，经过模态测试确定在 176 Hz附近整
机钣金存在共振，导致测点位置处两倍频异常高。基于间接边界元法，将整机频响计算结果导入声学仿真软

件中，进一步计算钣金框体 6个部位对测点位置处的声学贡献量，最终确定背板、中隔板、前面板共振导致测
点位置两倍频过高。基于形貌优化技术，重点优化背板的压型，将固有频率从 172 Hz提高至 201.5 Hz，避免背
板共振；同时前面板增加压型凸包，中隔板局部贴附阻尼，将整机 176 Hz的两倍频峰值从 55.74 dB(A)降低至
45.11 dB(A)，有效地提升了空调室外机的声品质。
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Analysis and optimization of radiation noise from sheet metal structure of
air conditioner outdoor unit

DU Minglong CONG Hui DENG Yuping YAN Lijun

(Qingdao Hisense Hitachi Air-conditioning Systems Co., Ltd., Qingdao 266510, China)

Abstract: Aiming at the problem of abnormally twice fundamental frequency (176 Hz) noise peak at the
back of the AC outdoor unit when the compressor speed is of 5280 r/min, based on the working principle of
the dual-rotor compressor, calculate the twice fundamental frequency torque of the double-rotor compressor
in the suction and discharge process. Establish a finite element model of the outdoor unit, apply twice
fundamental frequency torque, calculate the frequency response of the unit using the modal superposition
method. Using the modal testing and analysis, it is preliminarily determined that there is resonance at
the metal structure near 176 Hz, resulting in an abnormally twice fundamental frequency at the measuring
position. Based on the indirect boundary element method, the frequency response calculation result of the
finite element model is imported into the acoustic simulation software, and the acoustic contribution of the 6
parts of the sheet metal frame to the measuring point is further calculated, and it is finally determined that
the resonance of the back plate, partition plate, and front panel causes excessively high frequency peak at the
measuring point. Based on the topography optimization technology, optimize the profile of the back plate to in-
crease the natural frequency from 172 Hz to 201.5 Hz, which in turn avoids resonance of back plate; at the same
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time, the front panel is provided with a profiled convex hull, and the partition plate is partially attached with
damping, making the peak of twice fundamental frequency (176 Hz) reduced from 55.74 dB(A) to 45.11 dB(A),
effectively improving the sound quality of the AC outdoor unit.
Keywords: Airconditioner outdoor unit; Double-rotor compressor; Twotimes frequency; Extraction of excita-
tion; Modal superposition; Indirect boundary element; Topography optimization

0 引言

空调室外机噪声大致分为结构噪声、电磁噪声、

流体噪声，其中结构噪声包含摩擦噪声、碰撞噪声、

共振辐射噪声，以低频周期性单峰值为主。低频噪

声具有传播距离远、穿透性强的特点，极易从室外

机透过墙体传递至室内，影响用户睡眠。针对低频

共振噪声问题的声源定位与优化设计，振噪领域的

学者做过大量研究，并形成相对成熟的理论与优化

方法。刘林芽等 [1]基于车辆 -轨道耦合动力学模型，
计算30 m简支槽型梁的振动响应，利用声传递向量
法分析槽形梁结构各板件的低频噪声辐射贡献；张

俊红等 [2]采用折衷规划法和平均频率法相结合的

方式对驾驶室整体刚度与四阶关键固有频率开展

多目标形貌优化，使人耳处总声压级降低 3 dB；李
伟平等 [3]对矿用自卸车驾驶室内部进行声振耦合

分析与声学贡献量分析，针对声响贡献量最大的板

件的四阶模态开展多目标形貌优化，有效地降低驾

驶员右耳处的低频峰值。

参照多联机空调系统的国标GB/T 18837《多
联式空调 (热泵)机组》形成的企业标准，对某空调
系统联机压缩机5280 r/min运转时，距离机组 1 m、
(机组高度+1 m)/2的高度位置处，176 Hz频率下
快速傅里叶变换 (Fast Fourier transform, FFT)峰
值为 55.74 dB(A)，远大于基准值 45 dB(A)，如图 1
所示。
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图 1 整机测点位置与 400 Hz以内频谱峰值
Fig. 1 Measured position of outdoor unit and spectrum of measured position within 400 Hz

本文基于两倍频振动发生原理，计算双转子压

缩机吸排气过程中的转动力矩，施加在整机有限元

模型中，计算室外机钣金框体的振动响应与钣金噪

声辐射噪声的贡献量，确定两倍频噪声峰值高的主

因，进而开展钣金压型的优化设计，降低整机的钣金

共振辐射噪声峰值。

1 压缩机激励源确定

双转子制冷压缩机的激励力包含电磁力、气体

力、液体力、机械力4种，气缸周期性的完成吸气、压
缩、排气和余隙膨胀4个过程，产生压缩机旋转频率

两倍的激振力矩 [4]。气缸两倍频激振力矩引起压缩

机本体以及连接吸排气管路的振动，吸排气管路振

动传递至整机外围钣金，极易引起钣金共振，放大辐

射出压缩机转速两倍频噪声。

根据双转子压缩机工作原理，计算气缸周期性

的两倍频激振力矩。如图 2所示，AD与BC段圆弧

压力相等，方向相反，相互抵消；AB段与CD段圆

弧压力方向相反，大小不同，故单转子承受气体合力

为 [5]

Fg = (Pθ − Ps) · h · LAB, (1)

其中，Pθ为压缩机容积内压力，Ps为吸气压力，h为
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气缸高度，LAB为AB长度；双转子压缩机的两个气

缸相位相差180◦，双转子压缩冷媒的扭转力矩为

MG = Mg(θ) +Mg(θ + π). (2)
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图 2 转子压缩机气缸力学原理图

Fig. 2 Dynamical schematic design of rotor com-
pressor’s cylinder

压缩机转动力矩随压缩机运转频率的变化曲

线，如图3所示。
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图 3 压缩机转动力矩曲线

Fig. 3 Torque curve of compressor

2 钣金振动仿真

压缩机激振力通过铜管与底脚传递至空调室

外机钣金，引起钣金共振并辐射噪声。获得压缩机

两倍频扭矩后，施加在室外机空调系统整机有限元

模型上，应用模态叠加法，进一步计算整机钣金的振

动速度响应。

2.1 模态叠加法原理

空调整机铜管与钣金的结构阻尼小，任一点的

响应均可表示为各阶模态响应的线性叠加，故采用

模态叠加法计算外围钣金的频率响应。整机有限元

模型假设为N个自由度系统，得到动力学公式为 [6]

[M ]
{
ẍ
}
+ [C]

{
ẋ
}
+ [K] {x} = {f} , (3)

其中，[M ]为质量矩阵；[C]为阻尼矩阵；[K]为刚度

矩阵；{f}为激振力矩向量；{x}为位移响应向量。
模态向量矩阵 [Φ]求解后，系统节点的位移响应可

以表示为 [7]

{x} = [Φ] {q} . (4)

应用特征向量间的正交性，式 (3)转化为

[Mp] {q̈}+ [Cp] {q̇}+ [Kp] {q} = [Φ]
T {f} , (5)

其中，[Mp]、[Cp]、[Kp]称为模态质量矩阵、模态阻

尼矩阵、模态刚度矩阵，均为对角阵。将式 (11) 与
式 (7)联立，求解出各节点在激振力矩 {f}下的位
移响应。

2.2 钣金模态测试与振动响应计算

应用LMS Test.lab测试系统对整机框体开展
模态测试，确定整机钣金框体在 175.3 Hz附近存在
明显共振 (如图4所示)。建立整机有限元仿真模型，
在压缩机本体气缸中心位置处施加绕压缩机本体

中心轴的转动力矩，具体数值见图3。钣金结构阻尼
设置为 0.05，应用模态叠加法计算整机的振动频率
响应发现：172 Hz下的振动位移响应最大 (如图5所
示)，振型与模态测试结果相符。通过模态测试与整
机频响计算结果对比，明确整机压缩机 5280 r/min
运转时两倍频大主要是外围钣金框体共振引起的，

且计算频率偏差约 3 Hz，计算精度满足进一步开展
各部件的声学贡献量分析的要求。

Mode 1: 175.3505 Hz, 0.10%

图 4 整机 175.3 Hz下的模态振型

Fig. 4 Modal shape of outdoor unit at 175.3 Hz
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图 5 整机 172 Hz下的位移频率响应云图
Fig. 5 Displacement contour of outdoor unit at
172 Hz

3 钣金辐射噪声贡献量分析

基于整机频率响应计算结果，应用间接边界元

法，开展噪声测点位置处噪声贡献量分析，确定两倍

频噪声的传递路径，明确两倍频的发声位置，定位

声源。

3.1 间接边界元理论

假设在无限声场中结构辐射噪声为小振幅波

动且为线性，根据Neumann边界条件、Sommerfield
辐射条件，可得Helmholtz边界计分方程 [8−9]：

p (r) =∫∫ [
∂G (r, rs)

∂n
µ (rs)−G (r, rs)σ (rs)

]
dS. (6)

间接边界元的网格可以为非封闭且同时计算

内声场与外声场，间接边界元的方程为B CT

C D

 σ (rs)

µ (rs)

 =

 f

g

 , (7)

式 (7)中，B、D为系数矩阵；C为耦合矩阵，f与g

为激励向量。

求解出σ (rs)与µ (rs)并代入式 (6)，可得到辐
射声场中任意点的声压为

p (r) = {E}T {σ (rs)}+ {F }T {µ (rs)} , (8)

其中，{E}与{F }为系数向量。

3.2 声学传递向量理论 (ATV)
声学传递法在线性声学假设的前提下，建立边

界元网格与声场测点处的固有联系，仅与结构的几

何形状、测点位置、声波频率和声介质有关。在辐

射声源的频率范围内，测点位置处的声压可以表示

为 [1,10]

p (r, ω) = ATV(ω) · υn(ω), (9)

其中，r为测点位置位矢；υn(ω)为结构表面法向振

速；ω为角频率；ATV(ω)为声传递向量，可表示为

ATV(ω) = [C]
T
[A]

−1
[B]+ [D]

T
，矩阵中各元素可

以表示为

Aαβ = δαβ − 2

∫
Sβ

∂G(rα, rβ)

∂n
dS,

Bαγ = −2ρω

∫
Sγ

∂G(rα, rβ)

∂n
dS,

Ci =

∫
Si

Ni(ri)
∂G(r, ri)

∂n
dS,

Di = iρω

∫
Si

Ni(ri)G(r, ri)dS,

α, β, γ, i = 1, 2, 3, · · · , n, (10)

式 (10)中，Sα、Sβ、Sγ与Si表示离散单元；rα、rβ、

rγ与ri是单元位置位矢；G为自由格林函数；Ni为

单元形函数；ρ为介质密度；δαβ为Kronecher符号。

3.3 钣金贡献量计算

钣金框体为跨度大的薄板结构，在振动激励下

极易共振，放大辐射共振噪声，故需开展钣金框体不

同位置对测点噪声的贡献量，确定172 Hz异常噪声
的发声部位，开展有针对性的局部优化设计，消除局

部共振辐射噪声。将 2.2节的钣金框体频响计算结
果，导入声学仿真软件中，钣金框体离散成6个单元
组：前面板、中隔板、背板、上盖、底板、侧盖，如图 6
所示。

图 6 钣金框体声学离散示意图

Fig. 6 Acoustic grids diagram of the metal shell

基于间接边界元法，计算每个单元组至测点位

置处在 172 Hz频率下的声学贡献量：背板、中隔板、
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前面板的贡献量远大于侧盖、上盖、底板，如图 7所
示。因此，整机 172 Hz异常峰值由背板、中隔板、前
面板共振引起。
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图 7 间接边界元法声学贡献量计算结果

Fig. 7 Calculated result of acoustic contribution
using the indirect boundary element

4 改善设计与验证

4.1 背板凸包形状优化设计

背板为薄板类结构件，采用全封闭设计，腹板

结构表面辐射声功率与质点振动速度的关系 [11]为

W = σρcSυ2
rms, (11)

式 (11)中：σ为声辐射效率；ρc为介质特性阻抗；S
为背板振动表面积；υ2

rms为背板振动速度均方值的

平均值。由式 (11)知，背板辐射噪声与表面振动速
度强相关，故使用商用软件的形貌优化技术，使背板

结构第一阶固有频率最大，防止背板在压缩机运转

频率内共振，降低背板的振动速度，从而降低低频共

振辐射噪声。

设计变量：

X = (x1, x2, · · · , xn). (12)

目标函数：

f(X) = Maxf1(x1, x2, · · · , xn). (13)

约束条件：

gj(X) ≥ 6 mm j = 1, 2, · · · ,m, (14)

hk(X) = 60◦ k = 1, 2, · · · , l. (15)

设计变量为节点沿背板设计区域单元法向扰

动的形变量，形变量为直径为最小筋宽的圆形区域，

0 6 xi 6 3 mm；目标函数为第一阶固有频率 f1最

大；g(X)为最小筋宽> 6 mm；h(X)为起筋角度为

60◦。背板设计变量的位置见图 8蓝色区域，设计变
量与约束条件数学模型的示意如图9所示。

图 8 设计变量位置示意图

Fig. 8 Diagram of design variable’s position

h↼xi↽

g↼xi↽

xi

图 9 设计变量与约束条件示意图

Fig. 9 Diagram of design variables and constraint
conditions

由图 10所示，背板经过 11次优化迭代后，第一
阶固有频率收敛至 201.5 Hz，远大于压缩机运转上
限频率 (最大转速：5400 r/min)的两倍频转动力矩
振动频率 180 Hz，可有效地改善背板共振问题。背
板凸包形状的优化结果如图 11(a)所示，在云图的
红色与黄色区域内设计 3 mm高度的凸包，绘制三
维模型，最终优化方案如图11(b)所示。
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图 10 固有频率优化收敛历程图

Fig. 10 Optimization convergence process

4.2 前面板与中隔板改善措施

(1) 针对前面板的局部共振问题，基于经验在
前面板局部共振的 4个角落处，分别增加 4个凸包
压型，压型高度为 2 mm，压型位置与形状见图 12，
避免前面板4个角位置处局部共振。
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(2) 中隔板的压型构造复杂，且安装冷媒循
环系统元器件，故仅在中隔板的整个背部面贴附

2 mm阻尼材料溴代丁基橡胶，利用阻尼材料的黏
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图 11 背板形貌优化结果与三维模型

Fig. 11 Topography optimization result of natural
frequency and 3D model of the back plate

弹性，降低中隔板直接向整机背部的辐射噪声。

4.3 整机噪声试验验证

应用背板、前面板、中隔板的改善措施，搭建实

验样机，开展整机噪声实验验证，测试 400 Hz以内
的频谱 (如图13所示)发现：优化后整机异常两倍频
明显改善，176 Hz频率下的噪声峰值从55.74 dB(A)
降低至45.11 dB(A)，峰值减小10 dB(A)左右。

图 12 前面板凸包压型示意图

Fig. 12 The beads diagram of the front panel
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图 13 钣金框体优化前后频谱对比图

Fig. 13 Spectrum comparison of before and after optimization of metal shell

5 结论

本文针对空调室外机在 5280 r/min转速下两
倍频异常高的问题，建立双转子压缩机吸排气两倍

频扭转力矩的计算模型，获得不同压缩机频率下两

倍频的激振力矩；基于模态线性叠加法，建立室外机

整机的有限元模型，施加两倍频扭转力矩，计算钣金

框体的频率响应，经过整机钣金框体模态测试校核，

确定整机两倍频高是钣金共振引起的；将钣金框体

的频响结果导入声学仿真软件，应用间接边界元法

计算框体各部位相对于测点的贡献量，确定背板与

中隔板共振；基于形貌优化技术，优化背板的压型，

同时中隔板共振局部位置贴附阻尼，使两倍频异常

峰值从 55.74 dB(A)降低至 45.11 dB(A)，有效地改
善钣金辐射的 “嗡嗡”噪声。后续可在激励源提取、
整机振动频率响应仿真、间接边界元仿真环节深入

开展模型校核，提高计算工作的精度。
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