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摘要：当风机进出口连接长管道时，其外部辐射噪声主要是内部非定常流动诱发蜗壳振动产生的振动噪声。风机壳

体的振动噪声是典型的流固干涉噪声，通常基于非定常流场获得振动激励源。为了控制此类噪声，通过振动噪声数

值计算方法，并结合试验设计方法(Design of Experiment, DOE)，给出了一种以壳体各板块厚度(前板 TF，侧板 TS，后

板 TB)为设计变量、以壳体振动辐射声功率为目标函数的单目标优化方法。研究表明，当保持壳体质量不变时，优化

后，壳体表面辐射声功率均有不同程度降低，壳体表面基频辐射声功率降幅最大，达到 6.23 dB。 
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Abstract: When the inlet and outlet of  fan system is connected with long pipelines, the structural vibration noise is the 

main component of  the external radiated noise. In fact, the fan casing noise induced by unsteady flow is a typical flu-

id-solid coupling noise, and the vibration source is usually obtained by the unsteady flow field. To control the vibration 

noise of  fan volute casing, a vibration noise optimization control method based on the Design of  Experiment (DOE) 

method is proposed, the thicknesses of  the volute walls, including front-wall thickness-TF, side-wall thickness-TS, and 

back-wall thickness-TB, are taken as design variables, and the acoustic power on the volute surface is taken as the optimal 

objective function. The study shows that when the volute total mass remains constant, the radiated sound power on the 

surface of  volute can be reduced to some extent after optimization, and the maximum reduction of  6.23 dB appears at 

the fundamental frequency.  

Key words: centrifugal fan; unsteady flow; acoustics-vibration calculation method; design of  experiment method; 

single-target optimization;  

 

0  引 言1 

船用离心风机一般在高温、高湿且较为密闭的

环境下运行。根据GB/T 11865《船用离心通风机》
[1]

的国家标准，船用离心风机不仅要满足普通风机的

安装和运行要求，还要满足低振动烈度、噪声辐射
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运行要求。当风机用于舱室内通风换气时，风机的

出口连接长管道，此时风机的气动噪声不能直接传

递到外界，流体激励风机机壳引发的壳体表面振

动，振动激发产生的结构振动噪声则成为主要噪

声。事实上风机的非定常流动诱发的噪声属于流固

干涉噪声(流体激励力对壳体振动引发的在空气中

传播的振动噪声)，叶轮和蜗壳是弹性体结构，尤其

在大型风机中蜗壳的振动不可忽略

[2]
。离心风机的

叶轮内部流动诱发壳体振动的振动噪声鲜有学者

研究，但这类噪声问题在大型风机系统中也显得尤

为突出，目前叶轮内部流动诱发蜗壳壳体振动噪声

的研究仅限于计算方法。20 世纪末，Koopmann

等

[2]
首次提出了一种基于边界元 (Boundary Ele-
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ment Method, BEM)计算和实验测量相结合的预测

方法。此方法将分离气动噪声，单独计算大型离心

风机叶轮内部的非定常流动诱发的蜗壳壳体振动

噪声，振动噪声计算所需的压力脉动通过实验获

得；随后，Hwang 等
[3]
采用和文献[2]相同的方法成

功预测了冰箱用压缩机的振动声辐射；21世纪初，

蔡建成等

[4]
、Lu 等

[5]
采用数值计算和实验相结合的

方法，预测了工业用 T9-19 No.4A离心风机蜗壳的

振动声辐射。振动噪声研究的目的是获得振动噪声

产生机理，提出有效的降噪方法。目前，结构减振

方法非常引人注目，它实际上是通过修改受控对象

的动力学特性参数使振动满足特定要求，不需要添

加任何子系统的控制方法。而结构减振主要以结构

优化为主，离心风机的蜗壳属于薄壁结构，而薄壁

结构的振动辐射声功率是关于结构振动速度的二

次型函数

[6]
，通过优化设计使得结构振动速度降低，

则必能使其辐射的声功率在一定范围内降低。周正

等

[7]
、Lu 等

[5]
通过优化降低结构表面振动速度方法

获得了降噪效果。然而，上述学者在预测壳体振动

声辐射的计算中，将计算分为两个过程：(1) 以结

构有限元法获得结构的振动速度；(2) 以声学边界

元法获得结构的振动声辐射，计算过程较为繁琐，

容易出错。因此，有必要采用振动、噪声同步计算

的方法，减小计算过程中可能存在的误差。本文采

用数值计算方法，给出一种基于振动噪声同步计算

的振动噪声一体化优化方法，在保持壳体质量不变

的前提下，有效地降低壳体振动声辐射。 

1  数值计算模型 

1.1  离心风机模型参数 

以某船用离心风机为研究对象，该风机依据使

用环境不同，分为两种安装状态：进出口开口和进

出口连接有封闭长管道，本文所研究的风机处在第

二种安装环境下，该风机具体参数见表 1。 

1.2  非定常流场计算 

1.2.1  流场网格 

叶轮出口不稳定流动对壳体壁面的周期性冲

击是壳体振动的主要激励源。为了获得较为精确的

振动激励源，风机内部的流动结构全部采用高质量

的六面体结构化网格处理。由于风机计算模型较复

杂，将风机整个计算域分成四个主要部分: 过渡段

和进口管道计算域(包含深入叶轮内的轴向进气空

腔区域)，翼型叶轮网格计算域、带有前后空腔的蜗

壳整体网格计算域，节流阀和出口延伸段计算域。

风机计算域的网格数如表 2所示。 

表 1  风机参数 

Table 1  Parameters of centrifugal fan 

叶轮叶片出口直径 D
2 
/mm 

叶轮叶片进口直径 D
1 

/mm 

520 328 

叶轮出口宽度 b
2 /mm 叶轮进口宽度 b

1 /mm 

102 138 

叶片数 Z
n
 叶片进口安装角 β

1A 
/(°) 

12 28 

蜗壳宽度 B/mm 叶轮到蜗舌距离/mm 

298 38 

叶轮出口到-蜗舌的距离(% of D
2
)  

13.2%  

表 2  风机计算域的网格数 

Table 2  Grid numbers in the calculational domain of 
            fan system 

过渡段和进口管道计算域 翼型叶轮网格计算域 

370 656 833 544 

蜗壳及其前后空腔计算域 节流阀及出口延伸段计算域 

1106 816 448 112 

总网格数  

2759 128  

各计算域之间通过交界面(interface)相互连接，

在转动域和静止域之间设定两个重要的转/静交界

面：其一，与叶轮相连接的进口空腔和叶轮进口(进

口-叶轮)交界面；其二，叶轮出口和蜗壳进口(叶轮

-蜗壳)交界面。为了减小计算模型和样机的误差，

网格划分过程中考虑了叶轮、过渡段厚度(2 mm)以

及叶轮盖板厚度(轮盘厚度为 3 mm，轮盖厚度为

6 mm)、过渡段与叶轮进口径向间隙 1mm，详细参

数如图 1所示。图 2显示了风机的总压升系数和气

动效率随流量的变化曲线，网格数增加一倍后，总

压升基本保持不变，此曲线进一步证明了网格数超

过 2.8×106
后，网格达到无关解(网格数量对计算结

果没有影响)。 

1.2.2  流场计算模型和边界条件 

基于商业软件 ANSYS CFX求解连续方程、动

量方程和标准 k-ε 湍流控制方程。各控制方程均采

用有限元体积法离散。控制方程的空间离散采用高

精度的高阶格式差分，非定常计算的时间推进格式

为双时间步长全隐式格式，时间项使用二阶后向欧

拉差分离散，一个耦合求解器

[8]
依照压力的耦合求 
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(a) 子午截面(x=0) 

 
(b) 轴截面(z=0) 

图 1  风机网格截面图 

Fig.1  Surface mesh of  blade and hub 

 

图 2  网格无关性验证 

Fig.2  Grid independence validation 

解算法耦合求解连续方程和动量方程。定常流场以

稳态解为初场，模拟设计点下最佳效率点 (Best 

Efficiency Point, BEP)风机内部的非定常流动状况 

(本文的振动噪声的计算流量点)。非定常时间步设

定：叶轮有 12个叶片通道，每个通道给定 30个时

间步，叶轮转动一周分成 360个时间步，即叶轮每

转动 1º 消耗一个时间步长，每个时间步长为

5.7089×10-5 s，这个时间步长足够进行动态压力信

号采集。计算结果显示，当叶轮转动 5 400 个时间

步长，即转动 15 周后，设定的监测点达到稳定的

周期性波动，此时判定计算收敛。 

图 3给出了风机气动性能数值和实验的对比曲

线。在设计转速下 (2 920 r·min-1)的最佳效率点

(BEP)对应的流量为 Q=3.361 kg·s-1(φ=0.166)和总压

升 PT=3182 Pa(ψ=0.420)。图 4给出了蜗壳壁面 P1 

 

 
图 3  风机气动性能曲线对比 

Fig.3  Comparison between numerical and experimental 

         curves of  fan aerodynamic performance 

 
(a) 轴向点位 Z/B=0.17压力脉动图 

 
(b) 轴向点位 Z/B=0.27压力脉动图 

 
(c) 轴向点位 Z/B=0.34压力脉动图 

图 4  监测截面 1上三个轴向测量点的蜗壳壁 P
1
截面上 

压力脉动频谱 

Fig.4  Power spectra of the pressure fluctuation on P
1
 section of 

        volute wall measured at three axial measurement points  
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截面叶轮出口点位压力脉动频谱图。测点分布和描

述详见作者已发表文献

[8]
。在 P01 点位的所有的数值

和实验测量频谱中，叶轮出口范围内(Z/B=0.07～

0.36，Z为蜗壳到后板的距离，B为蜗壳轴向宽度)，

叶片通过频率(Blade Passing Frequency, BPF)(对应

基频 584 Hz)处观察到明显的峰值。且在基频上，

计算和实验吻合较好，这表明对于文中最为关注的

基频噪声，噪声源计算模型是可靠的，详细实验和

计算分析过程参考文献[8]。 

1.3  振动噪声计算模型 

1.3.1  振动噪声数学模型 

定义振动表面声辐射的基尔霍夫(Kirchhoff)公

式为

[9]
 

2

02 2

0

1
{[ ][ ( )]} ( ) [ ( )]nv

pH f f p f f
tc t

ρ δ δ
∂∂ −∇ = −∇⋅ ∇
∂∂

 (1) 

式中：p表示声压，
n

v 表示振动的法向速度，H( f )

为赫维赛德 (Heaviside)函数，而 ( )fδ 为狄拉克

(Dirac)函数，方程右端第一项是由于振动表面排开

流体体积产生的声音，是单极子源；方程右端第二

项是结构处于其振动产生的声场中对声场的散射

影响，为偶极子源。式(1)经过快速傅里叶变换后得

到频域结构表面声辐射控制方程即基尔霍夫-亥姆

霍兹(Kirchhoff- Helmholtz)方程为 

2

2

0 0

1
( ) d ( ) d

j d (j d

V V

V

W p V Wp V
c

Wq V W

ω

ρ ω ρ ω
Ω

⋅ ⋅ − ⋅ =

− ⋅ ⋅ Ω

∫ ∫

∫ ∫ v n

∇ ∇

)

 
(2)

 

式中：W表示计权函数，q为声源项(式(1)中右端的

所有项)。根据有限元理论获得结构振动表面离散点

(结构网格节点)的声压，通过插值函数逼近得到其

他结构节点声压，随后求得声功率值。 

1.3.2  振动噪声数值计算过程 

风机蜗壳壳体有限元模型采用 Shell63 单元构

建。按照风机壳体厚度不同分为三个板块有：前板

厚度 TF、后板的厚度 TB均为 6 mm，壳体侧板的厚

度 TS为 5 mm，如图 5所示。基于表面四边形网格

划分 46 182 个 shell63 单元。模型材料为钢，密度

为 ρ =7 800 kg·m-3
，弹性模量 E=2.06×1011 Pa，泊松

比 γ =0.3。振动边界约束条件为：蜗壳前板设定 10

个均匀分布的固定螺栓，蜗壳后板设定 4个均匀分

布的固定螺栓，所有螺栓的三个方向平动自由度为

0，有限元网格详细描述参考文献[10]。针对壳体振

动噪声，文中给出了具体的计算方法，计算流程如

图 6所示。根据振动激励源计算、振动计算、振动

噪声数值计算将整个计算过程分为三个主要步骤：

(1) 基于非定常流场计算获得振动激励源；(2) 基于

构建的壳体结构有限元模型计算模态参与因子；(3) 

加载模态参与因子和振动激励源，基于振动噪声单

向计算方法计算壳体振动声辐射，详细分析过程见

参考文献[11]。 

 
图 5  蜗壳有限元模型 

Fig.5  FEM model of  volute casing 

 
图 6  振动噪声计算流程示意图 

Fig.6  The flow chart of  numerical evaluation method for 

         casing vibro-acoustic calculations 

1.3.3  振动噪声计算数值验证 

风机运行时，内部非定常流动激励机壳振动，

机壳产生微小变形，然而其表面变形的位移量级远

小于流体壁面边界层厚度，因此对于此类设备结构

的振动噪声问题一般采用考虑流体脉动压力单向

作用于薄壳体壁面，计算壳体振动在空气中辐射噪

声时，忽略空气的反作用。Jiang等
[12]
对离心泵内部

的非定常流动诱发振动问题的计算和实验结果验

证了此方法的合理性。 

定义总振级的公式为 
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2

VA fei ref
1

20 lg( / )
n

i

L a a
=

= ∑  (3) 

式中：

ref
a =1×10-6 m·s-2

表示参考加速度值， feia 表

示频谱内单个频率的振动加速度有效值。 

图 7给出了各振动测点在 20～3 000 Hz频率范

围内总振级的计算和实验对比。从图 7中可以看出

绝大部分振动测点的计算和实验吻合良好，虽然少

数测点(测点 1、4、13)有限元计算结果和实验值误

差较大，最大误差为 15 dB，但是总体来说计算和

实验误差控制在一个量级范围(20 dB)内，这与文献

[5]中对T9-19 No.4A离心风机蜗壳振动的计算和实

验所得的误差分析一致。这表明，本文所采用的振

动噪声计算方法是合理且有效的。 

 
图 7  振动加速度的计算值和实验值对比 

Fig.7  The comparison between calculated and tested 

           amplitudes of  vibration acceleration 

2  振动噪声优化过程 

2.1  振动噪声优化数学模型 

对于开口域的噪声控制问题，目标函数一般选

取外部辐射的声功率，此种方法已经被诸多学者所

验证

[13]
。结构表面辐射声功率和外部激振力

i
F 、模

态振型

i
ϕ 、频率放大因子

i
β 之间的关系定义为[14]

 

,active

j( ) 22
0 0

1

Re( )d

1
Re( e ) d

2

o n

S

n
t

i
i i

iS

W I s

F
c s

ω ψ
ρ β

ω

π− +

=

= =∫

∑∫ φ

 
(4)

 

式中： ,activeoW 表示结构表面有功辐射声功率，Re( )nI

表示声强实部。当外加激振力 iF 确定的情况下(流

动激励力不变)，减小结构振型 iϕ 可以达到降噪的效
果。结构的振型和固有频率取决于结构的几何形

状、厚度分布、结构刚度以约束位置，当结构几何

形状、结构刚度和约束位置一定时，可以通过控制

结构厚度分布来改变结构的振型。由于风机蜗壳的

厚度一般小于 10 mm，我们将蜗壳板厚限制为 4～

10 mm。本部分优化的数学模型如下： 

定义蜗壳表面辐射声功率 (Kirchhoff Sound 

Power of Wall, Kirchhoff SPW)为目标函数 Ws： 

*

j 1 j 1

1 1
Re( d )

2 2

e e

j

N N

s j j nj

S

W W p v S
= =

= =∑ ∑ ∫  (5) 

设计变量

TF、TS、TB，约束条件为 

F

S

B

4 10

4 10

4 10

T

T

T






≤ ≤

≤ ≤

≤ ≤

  (6) 

声功率级定义为 

ref( / )
10 lg sW W

wL =   (7) 

式中： refW 表示参考声功率值，

12

ref 1 10 WW −= × 。 

2.2  优化过程及分析 

为了提高优化效率，文中采用了试验设计方法

(Design of Experiment, DOE)和近似模型(Approxima- 

tion Models, AM)相结合的方法来搜寻结构设计变

量和目标函数之间的确定关系，为后面的优化提供

基础数据和模型。蜗壳结构的振动噪声优化涉及多

个程序的顺序启动，因此本文将多个不同的计算软

件(UG、ANSA、Nastran、LMS)整合到多学科仿真

优化平台 Isight 中，基于多学科多目标优化平台

Isight完成风机蜗壳壳体振动噪声的优化过程。图 8

给出了 Isight 的集成示意图，从图中可以看出，优

化过程主要分为 3个步骤：(1) 基于 DOE创建样本

点设计空间(Design space)；此部分耗时最长，也是

计算的中心环节。针对本文所研究的船用离心风机

蜗壳，以各蜗壳板厚(前板 TF、后板 TB、侧板 TS)

为设计变量，每个设计变量给定 5个水平，表 3给

出了各设计变量的水平分布。由于设计变量较少，

在三个变量所构建的设计空间中采用全因子法进

行样本点的采集，共采集 125个样本点。对于每个

样本点采用前文的振动噪声单向数值计算方法进

行数值计算，获得各变量组合蜗壳结构表面的辐射

声功率。(2) 基于步骤(1)中完成的样本点通过插值

方法(RBF 近似模型，对于非线性问题最为有效)获

取优化的近似数学函数。图 9给出了近似模型的拟

合精度，从图中可以看出近似拟合计算值和数值计

算值基本重合，蜗壳表面辐射声功率 (Kirchhoff 

SPW)的 R2
无限接近 1，因而所构建的近似模型完

全能替代实际的蜗壳表面辐射声功率、模型，用于

后面的优化设计工作。(3) 基于步骤(2)得到的拟合

函数，采用自适应模拟退火算法全局优化(Adaptive 

Simulated Annealing, ASA)获得优化解，以全局优化

解为初值，通过混合整型序列二次规划局部寻优获

得最优解。 
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图 8  Isight优化整合示意图 

Fig.8  The schematic diagram of  Isight optimizing integration 

表 3  蜗壳各板厚设计参数的水平分布 

Table 3  The horizontal distributions of the design parameters 
         of volute wall thickness (T

F
, T

S
 and T

B
) 

参数 范围/mm 水平分布/mm 

T
F
 5.00～10.00 5.00 6.25 7.50 8.75 10.00 

T
S
 5.00～10.00 5.00 6.25 7.50 8.75 10.00 

T
B
 5.00～10.0 5.00 6.25 7.50 8.75 10.0 

 
图 9  蜗壳表面声辐射值拟合误差分析 

Fig.9  Analysis of  fitting error 

图 10给出了设计变量(TF、TS、TB)和响应目标

(蜗壳结构表面辐射声功率 Kirchhoff SPW)之间的

相关性系数分布。图 10 中的正值表示目标响应和

设计变量之间的正比例关系，反之，为反比例关系；

系数绝对值越接近 1，相关性程度越高。从图 10中

可以看出，TS对响应相关性程度最高，其次是 TF，

再次是 TB，TS、TB与辐射声功率成反比例关系，这

表明 TS、TB越大，辐射声功率越小。然而，图 11

蜗壳各板块的主效应图则显示，随着 TF厚度增大蜗

壳表面辐射声功率呈现先减小后增大趋势，当 TF

值为 6.3 mm 时，蜗壳辐射声功率最小；TB相对于

TF则呈现相反的变化趋势，TB随着厚度的增加，蜗

壳表面辐射声功率表现出先增大后减小的趋势；而

TS随着厚度的增加，蜗壳表面辐射声功率值呈现直

线下降趋势，但是当 TS大于 8.8 mm之后，蜗壳表

面辐射声功率幅值基本上保持不变。以上分析表

明，TF、TS、TB均存在最佳合理范围，这需要优化

来获得最合理的 TB，TS、TB值满足蜗壳表面辐射声

功率值最小。图 12给出了此类单目标优化的流程 

  
图 10  壁厚设计参数和蜗壳结构表面辐射声功率的相关性分析 

Fig.10  The correlation analysis between the design parameters  

         of volute wall and the acoustic power radiated from the 

         surface of volute structure (Kirchhoff  SPW) 

 
(a) 

 
(b) 

 
(c) 

图 11  蜗壳壁厚和辐射声功率关系 

Fig.11  The relationships between the volute wall thickness and 

        Kirchhoff  SPW 
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图 12  单目标优化流程图 

Fig.12  The flow chart of  the single-objective optimization 

          (Kirchhoff  SPW) 

图。单目标优化采用模拟退火算法在样本空间内进

行全局搜索，以前文的近似模型最优结果为初值，

全局优化迭代了 10 000 步，耗时 12 min；随后以

ASA 最优结果为初值采用混合整型序列二次规划

(Mixed-Integer Squential Quadratic Programming, 

MISQP)进行局部寻优，此过程迭代了 12步，耗时仅

为数秒。 

表 4给出了保持质量不变的优化结果，若保持

质量不变，蜗壳结构表面的辐射声功率也有较大程

度的减弱，平均减弱了 6.3 dB。由于工程上常用尺

寸圆整或是近似厚度的钢板，因此设定蜗壳 3个板

厚度分别为 TF=4.5 mm，TS=7.5 mm，TB=4 mm，

经过数值计算得到蜗壳表面的辐射声功率为

59.42 dB，厚度误差为 1.26%，在许可范围内。图

13 的蜗壳结构表面的辐射声功率频谱也显示出，

基频声功率幅值最为突出，优化明显地改善了蜗壳

表面的基频辐射声功率，降低了 6.23 dB。为了验

证频率步长对声功率频谱尖峰处的数值影响，图

14给出了以 1 Hz为频率步长，频率波段在 573～

593 Hz之间的声功率频谱曲线。从图 14中可以看

出，基频处的声功率依然最为突出，优化后基频处

的声功率值降低了 6.03 dB。从图 15和图 16中基

频下蜗壳表面以及不同截面的振动声辐射分布对

比中可以分析出：优化使得蜗壳侧板靠近蜗舌附近

的振动辐射声压大幅度减小，蜗壳其他区域的振动 

表 4  蜗壳总质量不变的单目标优化结果 

Table 4  The single-objective optimization results while the 

         volute total mass keeping constant 

 T
F
/mm T

S
/mm T

B
/mm Ws /dB 

原型 6.000 5.000 6.000 63.78 

优化结果
 4.335 7.470 4.000 57.52 

数值验证
 4.335 7.470 4.000 58.68 

厚度验证
 4.500 7.500 4.000 59.42 

辐射声压也有不同程度的减弱，优化也改变了声辐

射的指向性分布，在蜗壳后板一侧产生了非常明显

的指向性。 

 
图 13  蜗壳结构表面辐射声功率谱 

Fig.13  The radiated sound power spectrum onthe volute 

          structural surface 

 
图 14  蜗壳结构表面的辐射声功率谱 

Fig.14  The radiated sound power spectrum on the  

             surface of  volute  

 

(a) 蜗壳整体 

         

(b) xy 截面                  (c) zy 截面 

图 15  基频下原型风机蜗壳振动声辐射分布 

Fig.15  The sound radiation distribution of  the original volute  

        vibration at the fundamental frequency 



 

第 3期                          张建华等：船用离心风机壳体振动噪声优化研究                              341 

 

 

 
(a) 蜗壳整体 

       
(b) xy 截面                 (c) zy 截面 

图 16  基频下优化的风机蜗壳振动声辐射分布 

Fig.16  The sound radiation distribution of  the optimized  

          volute vibration at the fundamental frequency 

3  结 论 

(1) 对于大型带有长管道的船用风机系统，研

究表明，风机的振动噪声最为突出，为了降低风机

振动噪声，本文基于 DOE 提出了一种考虑振动噪

声干涉作用(流体脉动压力单向作用于蜗壳壁面，

在计算蜗壳振动在空气中辐射噪声时忽略空气的

反作用)的优化设计方法，优化后风机壳体结构表面

辐射声功率均有不同程度降低，基频处的噪声降幅

最为显著，最大降低了 6.23 dB。 

(2) 优化后，蜗壳表面的基频(584 Hz)辐射声功

率均有较大程度降低，尤其是风机蜗舌附近声辐射

功率降幅最为显著，且优化也改善了振动噪声的指

向性分布。 

本文的优化方法可供此类风机振动噪声控制

参考和借鉴应用，获得预期的社会经济价值。 
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