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摘　　　要：验证亥姆霍兹法求解亥姆霍兹共振器对热声极限环影响的可靠性，实验在Ｒｉｊｋｅ管上进行。采

用耦合非线性热释放率模型、实测阻尼率及共振器阻抗模型的亥姆霍兹法求解耦合共振器前后热声极限环

特性。其中共振器阻抗模型采用阻抗管修正。结果表明：修正的阻抗模型可有效模拟不同背腔流量下共振器

反射率幅值和相位。背腔流量增加，共振器阻抗增加。未加共振器，８５Ｖ加热电压模拟的极限环频率和速度

振幅相对误差为３．４％和７．２％。耦合共振器，低背腔流量，预测的极限环频率和速度振幅相对误差为３．７％

和６．２％。背腔流量越大，共振器接口涡脱落增强，减振效果增强，但采用忽略流动的亥姆霍兹法模拟精度降

低。共振器安装位置离波腹越近，减振效果越好。
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　　燃烧室热声不稳定是制约现代低污染燃机燃

烧室发展的一个重要问题。热声不稳定由燃烧室

内声波和热释放率脉动耦合引起，同时受涡波、混

合均匀性、当量比脉动和上游速度波动等因素影

响［１］。各燃机公司低污染燃烧室研制过程无不遇

到热声不稳定问题。因而提出了各种主动控制和

被动控制方案［２］，其中被动控制几何结构简单，经

济性高，得到各燃机厂的广泛应用。被动控制装

置主要包括亥姆霍兹共振器和１／４波长管，例如

ＧＥＬＭ６０００航改型低污染燃气轮机，燃烧室上装

有２３根１／４波长管用于减振
［３］。Ａｌｓｔｏｍ公司提

出了一种用于ＧＴ２６和ＧＴ２４多腔体亥姆霍兹共

振器，该共振器增加了亥姆霍兹共振器的带宽，出

现多个共振峰［４］。

而加装被动控制需要确定合适的共振器设计

频率、尺寸和安装位置。过大的共振器使得成本

增加，较小的尺寸导致减振效果达不到要求，同时

共振器安装位置也需优化。因而发展高精度的热

声预测模型在设计阶段数值预测耦合共振器后燃

烧室内热声特性有较大的工程应用价值。该模型

还可耦合优化设计方法［５］。

预测热声不稳定，可采用低阶网络模型。

Ｙａｎｇ等
［６］采用不可压非定常大涡模拟方法，通过

系统辨识技术提取了由自点火过程控制的贯序燃

烧室火焰传递函数。并将其应用到 Ｔａ３热声网

络模型中，并与采用该燃烧室的ＧＴ２６型燃机电

厂实验结果对比，验证了预测方法的有效性。

Ｙａｎｇ等
［７］采用基于模态膨胀理论的二维低阶网

络模型预测环形燃烧室轴向、径向及周向模态耦

合和极限环空间分布。结果表明该模型可以捕捉

到非线性耦合模态下的极限环振荡。杨甫江等［８］

采用低阶热声网络法确定预混燃烧燃烧不稳定的

模态特征及非线性特性，并分析了火焰模型参数

影响。高原等［９］采用线性分析与ＣＦＤ相结合的

方法对燃烧系统的燃烧稳定性进行计算。

对于包括各种复杂部件和非规则几何结构的

真实燃机燃烧室，低阶网络模型预测精度值得考

虑［１０］。对于复杂几何结构，采用声学有限法的方

法求解精度更高。Ｃａｍｐａ等
［１１１２］较早开展利用

亥姆霍兹法求解三维单头部及环形燃烧室热声不

稳定特性，模型中耦合火焰传递函数及喷嘴传递

矩阵。Ｌａｅｒａ等
［１３１４］利用亥姆霍兹法研究了空间

热释放率分布对燃烧室稳定性影响，火焰采用火

焰描述函数模型。

目前国内外研究中亥姆霍兹法的实验验证数

据非常缺乏，同时采用该方法耦合求解共振器对

热声不稳定的影响研究也非常稀少。本文主要目

标为拓展能适应复杂几何的亥姆霍兹求解法以能

进行耦合共振器研究，并进行实验验证，同时考查

共振器参数影响，指导燃烧室共振器设计。实验

验证采用简单的Ｒｉｊｋｅ管装置。

本文首先建立了亥姆霍兹共振器的阻抗模

型，模型中考虑背腔冷却气产生的涡脱落及边界

层黏性阻抗，并在阻抗管上实验验证阻抗模型。

采用耦合非线性热释放率模型、实测阻尼率及共

振器阻抗模型的亥姆霍兹法求解耦合共振器前后

管内热声极限环频率、速度振幅及模态，并与实验

结果比较。进一步探究共振器导管半径，背腔流

量，安装位置及加热功率对极限环特性的影响，以

求为燃烧室共振器设计提供理论指导。

１　实验装置及方法

１１　阻抗管实验

可通过驻波比法或传递函数法在阻抗管上测

量共振器声学阻抗。本文基于国际标准ＩＳＯ

１０５３４２１９９８
［１５］设计了阻抗管系统，采用传递函

数法计算声学阻抗。

阻抗管系统如图１所示。阻抗管采用有机玻

璃制作，总长犔＝０．８ｍ，直径为０．１ｍ，壁面安装２

８９９
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个６．３５ｍｍ型号ＧＲＡＳ４６ＢＬ高分辨率压力场传

声器。传声器２离末端距离狓２＝０．０８ｍ，两传声

器间距狓１－狓２＝０．１８ｍ。依据ＩＳＯ１０５３４２１９９８，

该阻抗管尺寸有效测量频率范围为９５～８５８Ｈｚ。

两传声器电压信号由高速采集卡（ＮＩ９２３０）同时采

集，最高采集频率为１２．８ｋＨｚ。阻抗管进口安装有

７．６２ｃｍ全频扬声器（Ｐｅｅｒｌｅｓｓ７５Ｆ２５ＡＬ０２０８），由

函数信号发生器（ＤＧ８２１）产生激励信号经功率放

大器（ＤＰＡ１６９８）接入扬声器。扬声器末端包裹

０．３ｍ长吸声棉抑制共振。共振器末端开有一小

孔供空气流入，模拟真实燃机燃烧室共振器工作

时背腔需注入冷却气流冷却。冷却气由空压机供

给。阻抗管扬声器侧开有４个周向分布的孔，共

振器通入气流时开启该孔供气流流出。

图１　阻抗管系统示意图

Ｆｉｇ．１　Ｓｃｈｅｍａｔｉｃｏｆｔｈｅｉｍｐｅｄａｎｃｅｔｕｂｅｓｙｓｔｅｍ

测量采用正弦线性扫频信号激励，扫频周期

为１ｓ，扫频区间为６０～１７００Ｈｚ，原始信号方均根

强度４００ｍＶ以提高信噪比。每次取２ｓ压力信

号加窗后进行快速傅里叶变换为复声压狆１、狆２，

频率分辨率０．５Ｈｚ。

从复声压信号狆１、狆２ 中可提取出入射波和反

射波信息，进而获得共振器阻抗值。

传递函数犎１２定义为

犎１２ ＝
犛１２
犛１１

（１）

其中犛１２为狆１、狆２ 的互谱，犛１１为狆１ 的自谱。

法向反射率犚可由下述式（２）和式（３）计算。

由于管内气流速度远小于声速，故不考虑流速

修正。

犚＝ 犚 ｅｉΦｒ ＝
犎１２－ｅ

－ｉ犽０
（狓
１－狓２

）

ｅｉ犽０
（狓
１－狓２

）
－犎１２

ｅ２ｉ犽０狓１ （２）

犽０ ＝２π犳／犮０－ｉ·１．９４×１０
－２槡犳／（犮０·犱）（３）

其中｜犚｜为反射率幅值，Φｒ为相位，狓１ 和狓２ 分别

为传声器１和２距阻抗管末端距离，犳为频率，犮０

为声速，犱为阻抗管内径。

阻抗率犣与反射率狉之间的关系如下：

犣＝
狆^

狌^
＝ρ０犮０

１＋狉
１－狉

（４）

其中狆^为质点复声压，^狌为质点复速度，ρ０ 为密

度。声阻抗指媒质在波阵面某个面积上的声压狆^

与通过该面积的体积速度（犛·^狌）的复数比值，本

文声阻抗率定义为声压狆^与质点速度狌^ 的复数

比值。声阻为声阻抗实部，表示对能量传播的阻

尼作用；声抗为声阻抗虚部。

１２　犚犻犼犽犲管及耦合共振器实验

采用竖直Ｒｉｊｋｅ管验证耦合共振器模型的亥

姆霍兹法数值预测共振器对热声不稳定抑制效

果。Ｒｉｊｋｅ管为碳钢材质，长犔＝９００ｍｍ，内径

犱＝５０ｍｍ。采用直径犱ｗ＝０．６ｍｍ的镍铬电阻丝

缠绕在云母片上作为热源，电阻丝总长犔ｗ＝２．０２

ｍ，总电阻为８．９Ω，热源区总厚度约为１５ｍｍ。

电阻丝采用单相调压器供电。采用半无限长取压

法［１６］，管侧设有２个内径为３ｍｍ的取样管，取样

管侧面安装ＧＲＡＳ４６ＢＬ压力场传声器，管前部

有水冷套管冷却。传声器１和２位置应远离Ｒｉ

ｊｋｅ管内前４阶特征模态波节位置，经计算狆１ 及

图２　Ｒｉｊｋｅ管装置示意图（单位：ｍ）

Ｆｉｇ．２　ＳｃｈｅｍａｔｉｃｏｆｔｈｅＲｉｊｋｅｔｕｂｅａｐｐａｒａｔｕｓ（ｕｎｉｔ：ｍ）

狆２ 距离管进口分别为０．７５ｍ和０．６７ｍ适宜。共

９９９
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振器安装在距离管进口０．７８ｍ处。距离管进口

０．４９ｍ装设Ｋ型热电偶监测温度。

２　数值模型

２．１　共振器阻抗模型

亥姆霍兹共振器由腔体和导管两部分组成。

如图３所示，共振器末端开小孔供空气流入以冷

却腔体。基于平面波假设，且频率范围内波长远

高于腔体和导管尺寸，参考莫尔斯等［１７］，由线性

欧拉方程可得

导管体积声抗（声阻抗虚部）

犡ｎ＝
ρ０ω犾ｅｑ

犪
（５）

其中ω＝２π犳为角频率，犪为导管截面积，犾ｅｑ＝犾＋

犾ｃｏｒ为有效长度，其中犾ｃｏｒ为由辐射阻抗产生的末

端修正，取犾ｃｏｒ＝α·１６狉／（３π），α为末端修正系

数，１６狉／（３π）为管末端无限大空间修正值。

图３　亥姆霍兹共振器示意图

Ｆｉｇ．３　ＳｋｅｔｃｈｏｆｔｈｅＨｅｌｍｈｏｌｔｚｄａｍｐｅｒ

腔体体积阻抗

犣ｃ＝
ρ０犮

２
０

ｉω犞
（６）

其中犞 为腔体体积。

共振器声阻犚ｈ包括背腔气流引起的涡脱落

效应犚ｅ和黏性力引起的壁面耗散损失犚ｄ。涡脱

落效应采用线性模型建立与流速的关系［１８］。

犚ｅ＝ζｅρ０
珔狌／犪 （７）

式中ζｅ为涡脱落声阻系数，珔狌导管内流速。

壁面的黏性耗散产生的声阻（声阻抗实部）

犚ｄ＝ζｄρ０
犾
２狉犪

νπ犮０
犾ｅ槡ｑ

１＋
γ－１

槡

烄

烆

烌

烎犘狉
（８）

其中犾为导管长度，γ为比热容比，犘狉为普朗特

数，ζｄ 为黏性耗散声阻修正系数。总阻抗率犣ｈ

计算如下：

犣ｈ＝
狆^

狌^
＝犪·（犚ｅ＋犚ｄ＋ｉ犡ｎ＋犣ｃ） （９）

　　共振频率犳

犳＝
犮０
２π

犪
犞犾ｅ槡 ｑ

（１０）

２．２　犚犻犼犽犲管模型

２．２．１　热源模型

电阻丝热源热释放率可采用线性模型或非线

性模型［１９２０］。由于需计算管内热声不稳定极限

环，故采用非线性模型。电阻丝热释放率波动时

域内的表达式狇′（狋）为

狇′（狋）＝
２犔ｗ（犜ｗ－珡犜）

槡３
· πλ犮狆珋ρ

犱ｗ

槡 ２
·

珔狌

３
＋狌′（狋－τ槡

） －
珔狌

槡［ ］
３

（１１）

其中犔ｗ 为导线长度，犜ｗ 导线温度，λ为热导率，

犮狆 为比定压热容，上标“－”表示平均值。

时滞τ采用Ｌｉｇｈｔｈｉｌｌ半经验公式
［１９２０］。

τ＝
０．２犱ｗ

珔狌
（１２）

　　将时域热释放率傅里叶变换至频域供后续计

算使用，获得频域内的热释放率传递函数如下：

狇^（ω）

狌^（ω）
＝
２ω犔ｗ（犜ｗ－珡犜）

槡３π^狌
· πλ犮狆珋ρ

犱ｗ

槡 ２
·

ｅｘｐ（－ｉωτ）

∫
２π
ω

０

珔狌
３
＋ 狌^ｃｏｓω槡 狋 ·ｃｏｓω狋ｄ狋 （１３）

图４　热释放率传递函数幅值（加热电压为８５Ｖ）

Ｆｉｇ．４　Ｔｒａｎｓｆｅｒｆｕｎｃｔｉｏｎａｍｐｌｉｔｕｄｅｏｆｈｅａｔｒｅｌｅａｓｅ

ｒａｔｅ（ｈｅａｔｉｎｇｖｏｌｔａｇｅ８５Ｖ）

　　由图４可得非线性模型热释放率传递函数幅

值随速度脉动先增加后减小，线性模型则保持

不变。

２．２．２　Ｈｅｌｍｈｏｌｔｚ方程

平均流速度对于所求问题声速相比很小，考

虑忽略，不考虑黏性，耦合热释放率，并线性化处

０００１
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理，可获得声波方程

１

珋犮２０
·

２
狆′

狋
２
－珋ρ!·

１

珋
ρ

!狆′＝
γ－１

珋犮２０
·
狇′

狋
（１４）

　　在线性声学中，压力波动可分解为

狆′＝Ｒｅ狆′（狓）ｅｘｐ（ｉω狋（ ））＝

狆^（狓）ｅｘｐ（－ω犻狋）ｃｏｓ（ω狉狋） （１５）

其中狋为时间，犮０ 为声速，ω狉＋ｉω犻为复角频率，犚犲

表示实部，实部可计算共振频率犳＝ω狉／２π，虚部

ω犻表示压力波动增长率。当－ω犻 为正值，表示压

力波动随时间指数增加；为负值，表示压力波动随

时间衰减，该特征频率不稳定存在。

将式（１５）代入式（１４），可获得频域内的亥姆

霍兹方程

λ
２

珋犮２０
狆^－珋ρ!· １

珋ρ
!^（ ）狆 ＝－

γ－１

珋犮２０
λ^狇，λ＝－ｉω

（１６）

　　管两端开口排向无限大空间，存在辐射阻抗，

两端开口阻抗计算如下：

犣ｒ＝
狆^

狌^
＝ρ０犮０

犽２０狉
２
０

４
＋ｉ０．６犽０狉（ ）０ ，犽０狉０ ＜０．５

（１７）

其中犽０ 为波数，狉０ 为出口半径。速度波动与压力

波动的关系可由线性化动量方程得出

!^狆＋ｉωρ０^狌＝０ （１８）

２．２．３　数值方法

将共振器阻抗模型作为亥姆霍兹方程边界条

件以求解共振器影响。用 Ｇａｌｅｒｋｉｎ有限元法离

散上述方程以获得下列特征根方程：

２犃犘＋ω犅（ω）犘＋ω
２犆犘＝犇（ω）犘 （１９）

其中犘为压力特征模态，犃、犆、犅 和犇 分别为亥

姆霍兹方程、边界条件及单级子声源的离散系数。

采用基于 Ｍｕｌｔｉｆｒｏｎｔａｌｍａｓｓｉｖｅｌｙｐａｒａｌｌｅｌｓｐａｒｓｅ

（ＮＵＭＰＳ）算法的 ＣＯＭＳＯＬ Ｍｕｌｔｉｐｈｙｓｉｃｓ软件

求解上述大规模特征根问题。对热源处导线缠绕

和云母片进行精细建模，采用非结构四面体网格，

热源及共振器位置加密，网格数为３５万，网格尺

寸远小于计算频率范围最小波长的１／６，热源几

何及整体网格如图５。

温度分布影响物性参数进而影响计算结果，

先对上述精细几何采用 ＡＮＳＹＳＦｌｕｅｎｔ１９．０进

行自然对流模拟以获温度场，压力项采用ＰＲＥＳ

ＴＯ！离散，调节壁面温度以使测量点实验温度与

模拟一致。将ＣＦＤ计算温度场插值导入ＣＯＭ

ＳＯＬ软件，导入后某工况温度场如图５所示。

图５　热源计算几何，有限元网格及ＣＦＤ导入ＣＯＭＳＯＬ

后温度分布

Ｆｉｇ．５　Ｇｅｏｍｅｔｒｙｏｆｈｅａｔｗｉｒｅ，ｆｉｎｉｔｅｅｌｅｍｅｎｔｍｅｓｈａｎｄ

ｔｅｍｐｅｒａｔｕｒｅｄｉｓｔｒｉｂｕｔｉｏｎｉｎＣＯＭＳＯＬｉｎｔｅｒｐｏｌａｔｅｄ

ｆｒｏｍＣＦＤｒｅｓｕｌｔｓ

２．２．４　阻尼率测量及极限环计算

将计算的增长率与测量的阻尼率比较，当增长

率等于阻尼率时认为极限环条件达到，此时的特征

频率及速度振幅比 狌′／珔狌 为极限环下的频率和速

度振幅。阻尼率可通过激励响应的方法，分析共振

锐度获得。基于线性声学分析，简谐振动下，阻尼

率β≈πΔ犳（ｒａｄ／ｓ），其中Δ犳为频响曲线峰值１／槡２

位置处频率带宽。频响测试以扬声器为激励源，采

用正弦线性扫频信号（２０～１０００Ｈｚ）激励，冷态进

行，两个传声器分别固定在管进口和出口位置。

２．２．５　基于双传声器的速度场和压力场重构

采用双传声器法重构管内压力波动模态和速

度波动模态。内径不变管道内某点复声压按照黎

曼分解可采用上行波和下行波复数振幅犳^ｕ 和犵^ｕ

表示。

狆^１

狆^
［ ］
２

＝
ｅ－ｉ犽０狓１ ｅｉ犽０狓１

ｅ－ｉ犽０狓２ ｅｉ犽０狓
［ ］

２

犳^ｕ

犵^
［ ］
ｕ

（２０）

　　两位置上测量的复声压数据可获得上、下行

波复数振幅。各位置速度波动和压力波动计算如

下，通过模态重构可获得热源位置处速度振幅。

狆^（狓）＝犳^ｕｅ
－ｉ犽０狓＋犵^ｕｅ

ｉ犽
０
狓

狌^（狓）＝ （^犳ｕｅ
－ｉ犽０狓－犵^ｕｅ

ｉ犽
０
狓）／（ρ０犮０） （２１）

３　结果与分析

３１　亥姆霍兹共振器模型及实验

共振器设计的共振频率在２１４Ｈｚ（热源位置

为０．２２ｍ，加热电压为８５Ｖ时测量的主频），导管

１００１
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半径狉＝３，６ｍｍ时，导管长度为３５、４０ｍｍ，腔体

半径２０、２５ｍｍ；导管半径狉＝１．５，２ｍｍ时，导管

长度为３５ｍｍ，腔体半径１５ｍｍ。图６和图７为

不同导管半径下，亥姆霍兹共振器反射率幅值和

相位的实验值与模型值对比，背腔流量狇犞 ＝０

Ｌ／ｍｉｎ。从阻抗模型中发现壁面黏性耗散声阻决

定反射率的幅值，而末端修正值决定反射率幅值

对应的频率。所以本文根据实验测量的反射率幅

值和频率来计算壁面黏性耗散声阻系数及末端修

正系数。对于狉＝６，３，２，１．５ｍｍ，ζｄ 分别为

１．８５、１．４１、１．１、０．９４，末端修正系数α为０．７５、

０．８、０．３、０．４。共振器在共振频率一定带宽范围

内反射率减小，即吸收率增大，同时相位发生反

向，进而对Ｒｉｊｋｅ管内压力波动进行选择性过滤，

达到减振目的。由图６和图７可知，接口管径越

小，共振器反射率越大，共振频率处相位变化越

小，减振效果越弱。２００Ｈｚ以下反射率相位值实

图６　不同尺寸共振器反射率幅值（狇犞＝０Ｌ／ｍｉｎ）

Ｆｉｇ．６　Ｒｅｆｌｅｃｔｉｏｎｃｏｅｆｆｉｃｉｅｎｔａｍｐｌｉｔｕｄｅｓｏｆｔｈｅｄａｍｐｅｒ

ｗｉｔｈｄｉｆｆｅｒｅｎｔｎｅｃｋｓｉｚｅｓ（狇犞＝０Ｌ／ｍｉｎ）

图７　不同尺寸共振器反射率相位（狇犞＝０Ｌ／ｍｉｎ）

Ｆｉｇ．７　Ｒｅｆｌｅｃｔｉｏｎｃｏｅｆｆｉｃｉｅｎｔｐｈａｓｅｓｏｆｔｈｅｄａｍｐｅｒｗｉｔｈ

ｄｉｆｆｅｒｅｎｔｎｅｃｋｓｉｚｅｓ（狇犞＝０Ｌ／ｍｉｎ）

验与模型存在一定偏差，可能是实验采用的扬声

器技术指标在１１０Ｈｚ以下难以保证线性度导致，

或者本文未进行传声器位置对调进行位置影响相

位失配修正导致。

但修正后的共振器理论模型仍可较好的跟踪

共振器实验测量的反射率幅值和相位，由于共振

器阻抗可由反射率换算，进而可获得准确的共振

器阻抗模型供耦合Ｒｉｊｋｅ管热声计算使用。

真实燃机燃烧室共振器在工作时需在背腔通

入冷却气冷却，图８为共振器导管半径为６ｍｍ

和２ｍｍ时不同背腔流量下反射率幅值实验和模

型值。导管半径６ｍｍ时，背腔流量由０Ｌ／ｍｉｎ增

加到２５Ｌ／ｍｉｎ，反射率最小幅值由０．２７４增加到

０．３０２；导管半径２ｍｍ时，背腔流量由０Ｌ／ｍｉｎ增

加到１５Ｌ／ｍｉｎ，反射率最小幅值由０．９１２增加到

０．９６６。背腔流量增加使得共振器涡脱落效应增

强，增大了声阻，即加大了阻抗幅值，进而增大了

反射率。

图８　不同背腔流量下共振器反射率幅值

Ｆｉｇ．８　Ｃｏｍｐａｒｉｓｏｎｏｆｒｅｆｌｅｃｔｉｏｎｃｏｅｆｆｉｃｉｅｎｔａｍｐｌｉｔｕｄｅｓ

ｆｏｒｄａｍｐｅｒｓａｔｄｉｆｆｅｒｅｎｔｐｕｒｇｅｍａｓｓｆｌｏｗｓ
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理论模型中采用涡脱落声阻系数ζｅ 来建立

流量与涡脱落效应产生阻抗的关系，导管半径分

别为６、２、１．５ｍｍ 时，涡脱落声阻系数ζｅ 取为

０．１４、０．７１、０．７１。导管与腔体面积比越小，相同

流速下涡脱落效应越强，涡脱落引起的阻抗与流

速之间的关系越强，系数因而也越大。

３２　犚犻犼犽犲管模型及实验

对Ｒｉｊｋｅ管进行频响测试以获得各阶特征频

率下的阻尼率。测试在冷态进行，频响曲线（图９

所示）在２１３．５Ｈｚ和４３２Ｈｚ存在共振峰，该数值

与管内热源位置０．２２ｍ、不同加热电压状态下测

得的１和２阶特征频率吻合。分析获得１阶频率

下阻尼率为７．３２９ｒａｄ／ｓ；２阶频率下阻尼率为

１５．６３７ｒａｄ／ｓ。

图９　频响曲线以获得阻尼率

Ｆｉｇ．９　Ｆｒｅｑｕｅｎｃｙｒｅｓｐｏｎｓｅｃｕｒｖｅｆｏｒｃａｌｃｕｌａｔｉｎｇ

ｄａｍｐｉｎｇｒａｔｅ

图１０为不同加热电压（犝）下计算的１阶频

率增长率随速度波动变化，１阶频率增长率随速

度振幅比先增加后减小，当增长率等于阻尼率时

为极限环状态，此时的速度脉动幅值即为极限环

状态速度脉动幅值，此时特征频率为极限环状态

下频率。可以看出随加热电压增加，热释放注入

压力脉动的能量越大，增长率降到阻尼率时速度

波动越大，因而极限环振幅越大。加热电压为

６０Ｖ时，存在２个极限环位置，该状态下可能存在

非线性分岔现象。模拟计算中２阶频率下增长率

在各个速度振幅下均小于阻尼率，说明该阶模态

随着时间衰减，不能稳定存在，符合实验结果。

图１１对比了不同加热功率（加热电压为６０～

８５Ｖ）极限环速度振幅比及１阶特征频率实验值

和模拟计算值。随着加热电压从６０Ｖ 增加到

８５Ｖ，实验获得的主频从２１０．２５Ｈｚ增加到了

图１０　不同加热电压下计算的１阶频率增长率随

速度振幅比变化

Ｆｉｇ．１０　Ｅｖｏｌｕｔｉｏｎｏｆｃａｌｃｕｌａｔｅｄｔｈｅｆｉｒｓｔｏｒｄｅｒｇｒｏｗｔｈ

ｒａｔｅｓｂｙｃｈａｎｇｉｎｇｒｅｌａｔｉｖｅｖｅｌｏｃｉｔｙａｍｐｌｉｔｕｄｅ

ｕｎｄｅｒｄｉｆｆｅｒｅｎｔｈｅａｔｉｎｇｖｏｌｔａｇｅｓ

图１１　不同加热功率（加热电压为６０～８５Ｖ）极限环

速度振幅比及１阶特征频率

Ｆｉｇ．１１　Ｔｈｅｆｉｒｓｔｏｒｄｅｒｅｉｇｅｎｆｒｅｑｕｅｎｃｉｅｓａｎｄｖｅｌｏｃｉｔｙ

ｆｌｕｃｔｕａｔｉｏｎｒａｔｉｏｓａｔｔｈｅｌｉｍｉｔｃｙｃｌｅｕｎｄｅｒｄｉｆｆｅｒｅｎｔ

ｈｅａｔｉｎｇｐｏｗｅｒｓ（ｈｅａｔｉｎｇｖｏｌｔａｇｅ６０～８５Ｖ）

２１４．７５Ｈｚ，模拟计算获得的主频从２１３．９Ｈｚ增

加到了２２２Ｈｚ。最大绝对误差为７．２５Ｈｚ，最大

相对误差３．４％。加热功率的增加改变了热源后

温度，因而改变了特征波长和频率。随着加热电

压从６０Ｖ增加到８５Ｖ，实验获得的速度振幅比从

０．４２５增加到了０．６６６，模拟计算获得的速度振幅

比从０．３８８增加到了０．７１４。最大绝对误差为

０．０５８，最大相对误差为９．１％，最小相对误差为

５．２％。极限环下速度振幅比的数值预测精度受

限于热源热释放率非线性模型的精度，本文的导

线热释放率模型是在单根导线下获得，而本实验

导线有多排，排间存在相互耦合，因而减小了预测

精度。当压力波动和热释放率满足瑞利准则时，

加热功率的增加使得注入压力波动的能量增加，

３００１
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极限环振幅随之增加。

图１２为加热电压在７５Ｖ和８５Ｖ下归一化１

阶压力模态（狆′／狆ｍａｘ）沿管子轴向分布。实验重

构的１阶模态为实线表示，模拟结果为虚线。实

验重构结果可以看出管子出口压力波动并不为

零，说明自由管末端出口存在阻抗，即辐射阻抗。

模拟结果的管内波腹位置与实验重构的波腹位置

有一定偏移，误差主要来源于重构过程热源考虑

为非常薄的片体，而模拟过程则考虑了热源真实

的几何结构，包括导线和云母片（如图５所示）。

图１２　加热电压为７５Ｖ和８５Ｖ下归一化１阶压力

模态分布

Ｆｉｇ．１２　Ｎｏｒｍａｌｉｚｅｄｆｉｒｓｔｏｒｄｅｒｐｒｅｓｓｕｒｅｍｏｄｅ

ｄｉｓｔｒｉｂｕｔｉｏｎｓｏｆ７５Ｖａｎｄ８５Ｖｈｅａｔｉｎｇｖｏｌｔａｇｅ

３３　耦合模型及实验

图１３为加热电压为８５Ｖ，耦合共振器前后传

声器２处极限环时压力波动频谱，声压幅值采用

方均根值。共振器背腔流量为１０Ｌ／ｍｉｎ。耦合

共振器后特征频率略微发生偏移；加装导管半径

为２ｍｍ共振器后，１阶频率下压力方均根幅值由

原始２６０Ｐａ降至１７８．８Ｐａ；加装导管半径为１．５

ｍｍ共振器，相应方均根幅值降至２１３Ｐａ；加装导

管半径为６ｍｍ和４ｍｍ共振器后，极限环难以触

发，达到了被动控制效果。所以导管半径越大，共

振器设计频率不变时，共振器尺寸越大，减振效果

最好，与反射率测量结果一致。

图１４为耦合共振器前后模拟的１阶增长率

随速度波动变化。耦合共振器后，增长率曲线下

移，在较小的速度脉动时就达到阻尼率，极限环下

速度振幅降低。同时共振器导管尺寸越大，计算

的极限环下速度振幅越小。计算的特征频率在耦

合共振器前后变化不大，与实验测得的频谱数据

保持一致（如图１３所示）。

进一步研究共振器在不同背腔流量下，热声

图１３　耦合共振器前后传声器第２处极限环时压力频谱

（狇犞＝１０Ｌ／ｍｉｎ）

Ｆｉｇ．１３　Ｓｐｅｃｔｒｕｍｏｆｐｒｅｓｓｕｒｅｉｎｔｈｅ２ｎｄｍｉｃｒｏｐｈｏｎｅ

ｌｏｃａｔｉｏｎｂｅｆｏｒｅａｎｄａｆｔｅｒｅｑｕｉｐｐｉｎｇｔｈｅｄａｍｐｅｒ

（狇犞＝１０Ｌ／ｍｉｎ）

图１４　耦合共振器前后模拟的１阶增长率随速度波动

变化（狇犞＝１０Ｌ／ｍｉｎ）

Ｆｉｇ．１４　Ｅｖｏｌｕｔｉｏｎｏｆｔｈｅｆｉｒｓｔｏｒｄｅｒｃａｌｃｕｌａｔｅｄｇｒｏｗｔｈ

ｒａｔｅｓｂｙｃｈａｎｇｉｎｇｖｅｌｏｃｉｔｙａｍｐｌｉｔｕｄｅｂｅｆｏｒｅａｎｄ

ａｆｔｅｒｅｑｕｉｐｐｉｎｇｔｈｅｄａｍｐｅｒ（狇犞＝１０Ｌ／ｍｉｎ）

极限环时特征频率和速度振幅比变化规律，并将

实验值和模拟值进行对比，结果如图１５所示。图

１５（ａ）共振器导管半径为２ｍｍ，图１５（ｂ）则为１．５

ｍｍ，背腔流量范围为５～２５Ｌ／ｍｉｎ。

实验结果显示，随着耦合共振器的背腔流量

增加，管内主频轻微下降，速度振幅比降低。共振

器导管半径为２ｍｍ时，背腔流量从１０Ｌ／ｍｉｎ增

加到２５Ｌ／ｍｉｎ，速度振幅比从０．５６降到０．３８；导

管半径为１．５ｍｍ时，背腔流量从０Ｌ／ｍｉｎ增加到

２０Ｌ／ｍｉｎ，速度振幅比从０．６０降到０．４１。背腔流

量的增加，导致共振器与Ｒｉｊｋｅ管接口处涡脱落

效应增强，涡脱落效应可有效的耗散压力波动能

量，从而减弱管内脉动幅度。
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图１５　共振器不同背腔流量下管内极限环１阶特征

频率和速度振幅比

Ｆｉｇ．１５　Ｔｈｅｆｉｒｓｔｏｒｄｅｒｅｉｇｅｎｆｒｅｑｕｅｎｃｉｅｓａｎｄｖｅｌｏｃｉｔｙ

ｆｌｕｃｔｕａｔｉｏｎｒａｔｉｏｓａｔｔｈｅｌｉｍｉｔｃｙｃｌｅｕｎｄｅｒ

ｄｉｆｆｅｒｅｎｔｐｕｒｇｅｍａｓｓｆｌｏｗｓｆｏｒｄａｍｐｅｒ

模拟结果显示，共振器背腔流量增加后，预测

的主频绝对误差从４．７５Ｈｚ增加到了１５．３２Ｈｚ，

预测的相对误差从２．２％增加到了７．３％。共振

器导管半径为２ｍｍ，背腔流量从１０Ｌ／ｍｉｎ增加

到２５Ｌ／ｍｉｎ，速度振幅比从０．５３降到０．５１；共振

器导管半径为１．５ｍｍ，背腔流量从０Ｌ／ｍｉｎ增加

到２０Ｌ／ｍｉｎ，速度振幅比从０．６２降到０．５９。模

拟的速度振幅比与实验值的误差随背腔流量的增

加而增加，流量较小时误差较小。

该模拟方案采用压力声学的方法解析极限环

特性，压力声学法（亥姆霍兹法）基于忽略背景流

动假设，难以模拟涡脱落效应影响，而共振器阻抗

模型仅仅考虑涡脱落对共振器阻抗的影响。在耦

合计算中，高背腔流量下Ｒｉｊｋｅ管与共振器接口

处的涡脱落效应采用压力声学法难以模拟，与高

背腔流量模拟结果误差大吻合。后期可考虑采用

线性欧拉法模拟以考虑涡脱落效应影响。

图１６为耦合共振器后归一化１阶压力模态

沿管子轴向分布，导管半径为２ｍｍ，背腔流量为

１０Ｌ／ｍｉｎ。实验重构的１阶模态分布与模拟结果

能较好符合。

进一步模拟考查共振器安装位置对热声极限

环特性的影响规律，如图１７所示。可以看出，共

振器安装位置离管内１阶模态波腹位置越近，被

动控制越好；离波腹位置越远，则被动控制效果越

差。导管半径为２、１．５ｍｍ时，共振器安装在距

离进口０．１５～０．６８ｍ、０．３～０．５６ｍ区间，可达到

完全消声目标。特征频率也会随共振器安装位置

略微发生偏移。结果表明共振器应安装在波腹位

置以达到最大被动控制效果。

图１６　耦合共振器后归一化１阶压力模态分

（狉＝２ｍｍ，狇犞＝１０Ｌ／ｍｉｎ）

Ｆｉｇ．１６　Ｎｏｒｍａｌｉｚｅｄｆｉｒｓｔｏｒｄｅｒｐｒｅｓｓｕｒｅｍｏｄｅ

ｄｉｓｔｒｉｂｕｔｉｏｎｓａｆｔｅｒｅｑｕｉｐｐｉｎｇｔｈｅｄａｍｐｅｒ

（狉＝２ｍｍ，狇犞＝１０Ｌ／ｍｉｎ）

图１７　共振器安装位置对管内极限环１阶特征频率和

速度振幅比影响（狇犞＝５Ｌ／ｍｉｎ）

Ｆｉｇ．１７　Ｅｆｆｅｃｔｏｆｄａｍｐｅｒｉｎｓｔａｌｌｉｎｇｌｏｃａｔｉｏｎｏｎｔｈｅｆｉｒｓｔ

ｏｒｄｅｒｅｉｇｅｎｆｒｅｑｕｅｎｃｉｅｓａｎｄｖｅｌｏｃｉｔｙｆｌｕｃｔｕａｔｉｏｎｒａｔｉｏｓ

ｏｆｔｈｅｔｕｂｅａｔｔｈｅｌｉｍｉｔｃｙｃｌｅ（狇犞＝５Ｌ／ｍｉｎ）
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４　结　论

１）亥姆霍兹共振器背腔流量增加，涡脱落效

应声阻增加，共振频率处反射率增大；共振器导管

半径越大，共振频率处反射率越小，对热声不稳定

被动控制效果越好。

２）耦合非线性热释放率模型的亥姆霍兹法，

并结合实测的管子阻尼率，可有效预测Ｒｉｊｋｅ管

内极限环状态下特征频率、速度脉动幅值和模态

分布。

３）将经过实验修正的共振器阻抗模型作为

亥姆霍兹波动方程的阻抗边界条件，可以有效的

预测耦合共振器后管内极限环状态下特征频率、

速度脉动幅值和压力模态。背腔流量增加，共振

器接口处涡脱落效应增强，管内脉动强度减弱，但

忽略背景流的亥姆霍兹法解析该涡脱落效应能力

有限。

４）共振器安装位置离管内模态波腹位置越

近，热声被动控制效果越好。
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