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摘    要:［目的］旨在建立适用于弹性边界约束的水下夹芯板−声腔−背板的声振耦合模型，并探讨背板在机

械激励下，背板阻尼、背板参数和声腔参数对结构及声腔响应的影响。［方法］根据薄板理论建立矩形平板

的动力学模型，使用 Layerwise 理论建立阻尼板和夹芯板的动力学模型。采用改进的傅里叶级数作为板结构

的位移试函数，借助人工边界弹簧模拟弹性边界约束。基于能量变分原理，推导出弹性边界约束下平板、阻

尼板和夹芯板的响应函数，并将夹芯板、平板（阻尼板）与封闭声腔和半无限声场耦合，建立能够适应不同结

构边界约束和声腔边界条件下的水下夹芯板−声腔−平板（阻尼板）耦合模型，提出耦合模型的声振响应求解

方法。［结果］结果显示，阻尼板在高频段能有效降低系统响应；背板厚度的增加使得背板的均方振速整体

减小，在中低频段内能有效降低声腔中面均方声压；声腔高度对结构−声腔耦合系统的影响主要集中在系统

的首阶响应峰值之前。［结论］建立的水下夹芯板−声腔−平板耦合动力学模型准确性较高，能为声呐腔声

学设计提供参考。

关键词：夹芯板−声腔−板耦合系统；Layerwise 理论；耦合；声固耦合；振动；声压级
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0    引　言

在舰艇艏部“导流罩−声呐腔−声呐舱背板耦

合结构”中，声呐舱背板作为连接声呐系统与艇

体结构的关键界面，其力学参数对机械激励响应

的控制具有重要影响。航行器在水下航行时，由

螺旋桨、主机等设备产生的宽频振动会通过艇体

结构传递至导流罩及声呐腔，而背板是振动能量

传递的重要通道。若背板刚度不足，可能会引发

局部共振，导致声呐换能器阵列的指向性畸变和

信号失真；而阻尼特性缺失则会加剧振动能量的

积累，通过声振耦合效应产生二次噪声，显著降

低声呐系统的信噪比。通过数值仿真研究背板参

数的敏感性，可抑制振动传递路径，在保障结构

强度的同时提升声呐探测精度与舰艇声隐身性能。

由于实际的导流罩罩体结构为三维复杂壳体

结构，难以建立其理论模型，而且导流罩流激响

应分析主要集中在罩体表面湍流边界层充分发展

区域，因此，在研究导流罩受湍流脉动压力激励

下的自噪声时，国内外学者通常将矩形加筋平板

视为实际导流罩的子单元，其理论模型为双侧触

水。张成 [1] 借鉴文献 [2] 中采用展开级数作为加

筋平板的位移试函数，将复杂边界约束视为人工

虚拟弹簧约束，研究了复杂边界约束下加筋平板

的流激振动响应。孙亮明等 [3] 基于层合理论建立

声屏障夹芯板的分层计算模型，推导了简谐载荷

作用下声屏障夹芯板的振动方程，获得了结构均

方振速，求解了声屏障夹芯板的辐射声功率。俞

孟萨等 [4] 通过分析夹芯结构透声窗的声学性能，

提出了一种新型的声学设计方法，分析了夹芯式
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透声窗的声传播特性，探讨了不同材料、结构参

数对声学性能的影响，并优化了设计参数，以实

现更好的声学性能。之前有学者在进行有限大平

板水下流激振动响应预报时，假设平板结构嵌在

无限大的刚性障板上，且平板两侧的声场为互不

连通的半无限域，而实际的导流罩外侧声场近似

为半无限域，内侧声场为有限空间的声腔。针对

板−腔耦合结构研究，Du 等 [5] 和 Kong 等 [6] 采用改

进的傅里叶级数作为有限空间内部的声压试函

数，将声腔的声压与薄板的位移函数耦合进行求

解，得出了较为精确的背腔−板结构声振耦合结

果。王鸿超 [7] 利用有限元方法（FEM）分析了弹性

板与声腔在不同边界条件下的耦合振动，探讨了

边界条件对系统声振特性的影响，并提出了相应

的减振降噪方法。彭彬彬等 [8] 通过对矩形板及其

背腔的声振特性进行分析，研究了不同参数对声

振耦合效果的影响，研究结果表明，背腔的存在

对矩形板的声振特性具有显著影响。孙小娟等 [9]

基于 Rayleigh-Ritz 能量法和声振耦合理论，建立

了弹性板结构和矩形声场的声振耦合模型，随后

基于薄板理论，采用能量法推导弹性板的运动方

程，得到了反映其固有属性的模态特征。裴雅真[10]

研究了加筋薄板结构和封闭声腔耦合系统的声振

特性，其通过 Rayleigh-Ritz 能量法、模态叠加法

和有限元方法，对矩形薄板、加筋板以及与矩形

封闭声腔的耦合系统进行建模并予以了分析。刘

进等 [11] 通过建立传递矩阵模型，分析了薄壳腔体

在随机激励作用下的声学响应，提出了一种有效

的内部噪声预报方法。张成 [12] 基于 Layerwise 理

论建立夹芯板结构动力学模型，耦合结构振动与

有限封闭声腔及半无限声场，通过能量泛函推导

响应函数，验证模型及计算方法的正确性，分析

了夹芯板高频流激响应特性和声腔高度对耦合系

统的影响。目前，有关夹心板−声腔−背板耦合系

统的声振理论研究尚非常匮乏。

本文拟分别采用薄板理论和 Layerwise 理论

建立矩形平板、阻尼板及夹芯板的动力学模型，

采用改进的傅里叶级数作为板结构的位移试函

数，借助人工边界弹簧模拟弹性边界约束。首

先，将夹芯板、平板（阻尼板）与封闭声腔和半无

限声场耦合，建立能够适应不同结构边界约束和

声腔边界条件的水下夹芯板−声腔−平板（阻尼

板）耦合模型，考虑背板受到的激励，提出耦合模

型响应求解方法，然后，与有限元计算进行对比，

验证本文所提模型和求解方法的正确性；最后，

探讨背板阻尼层、背板厚度与刚度以及声腔高度

对结构振动与声腔声压的影响，为声呐结构中背

板及声呐腔的设计提供参考。 

1    理论分析
 

1.1    矩形薄板振动响应函数

根据 Kirchhoff 薄板假设 [12]，薄板在弯曲振动

时其弯曲中面处各点仅有法向位移而无平行于中

面的位移。对于非简支约束下的平板，采用由传

统傅里叶级数与附加项组合而成的改进型傅里叶

级数作为薄板弯曲振动位移试函数。附加项的表

达形式多样 [13-15]，本文采用文献 [15] 中所提的级

数，其具体表达式如下：

fm(x) = sin
(mπ

a
x
)
, 0 < m < 5

fm(x) = cos
[
(m−5)π

a
x
]
, m ⩾ 5

gn(y) = sin
(nπ

b
y
)
, 0 < n < 5

gn(y) = cos
[
(n−5)π

b
x
]
, n ⩾ 5

(1)

式中：a，b 分别为薄板长和薄板宽；m，n 为整数。

矩形薄板的弯曲振动位移函数可以写为

w(x,y, t) =
M∑

m=1

N∑
n=1

APmn fm(x)gn(y)eiωt = AP
Tζeiωt (2)

AP

APmn

式中：x，y 分别为平板在 2 个方向的坐标；M，N 分

别为位移试函数 fm(x) 和 gn(y) 的截断项数； 为

由 待 定 系 数 依 次 组 成 的 列 向 量 ； ζ为 由

fm(x) 和 gn(y) 各项的乘积组成的列向量；ω为圆频

率；t 为时间。

根据薄板振动理论，薄板的弯曲应变能为

Up =
1
2

D
x
S p


(
∂2w
∂x2

)2

+

(
∂2w
∂y2

)2

+µ
∂2w
∂x2

∂2w
∂y2
+

µ
∂2w
∂y2

∂2w
∂x2
+2(1−µ)

(
∂2w
∂x ∂y

)2

dxdy

(3)

D = Ẽh3/
(
12

(
1−µ2))

Ẽ = E(1+η) η

µ S p

式中： ，为薄板单位宽度的弯

曲刚度，其中 h 为平板厚度；平板材料的复弹性模

量 ，其中 E， 分别为材料的弹性模量

和阻尼损耗因子； 为泊松比； 为薄板面积。

薄板的动能为

Tp =
1
2
ρphω2

x
S p

w2dxdy (4)

ρp式中， 为薄板密度。

为能简便地模拟各种边界条件对平板的约

束，将边界约束视为沿着平板边界线均匀分布的
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人工虚拟弹簧约束，通过调整人工弹簧（包括位

移弹簧和转角弹簧）的刚度值来实现对不同程度

边界约束的模拟。对薄板结构而言，边界约束可

以视为作用于薄板中面处的法向位移弹簧和边界

切向转角弹簧。边界人工弹簧的弹性势能表达式为

Us =
1
2

w a

0



kd1w2+ kr1

(
∂w
∂y

)2
y=0

+kd3w2+ kr3

(
∂w
∂y

)2
y=b


dx+

1
2

w b

0



kd4w2+ kr4

(
∂w
∂x

)2
x=0

+kd2w2+ kr2

(
∂w
∂x

)2
x=a


dy (5)

式中：kd1，kd2，kd3，kd4 分别为矩形平板四边法向位

移弹簧的刚度；kr1，kr2，kr3，kr4 分别为矩形平板四边

法向转角弹簧的刚度。 

1.2    多层板动力学理论建模

本节采用 Layerwise 理论对双层板 （钢质平

板+阻尼层）进行建模 [12]，各层之间采用独立的位

移场描述，层间通过位移协调关系保证边界处位

移及转角连续。

考虑到本节为钢质平板+阻尼层的双层板结

构，而橡胶材料的刚度远小于钢板材料的刚度，

因此将双层板结构的弯曲中面定为钢质平板的

中面。令钢板为板 1，其板厚为 h1，橡胶层为板 2，
其板厚为 h2；将双层板结构的参考坐标系原点

定位于钢质平板中面处，其坐标系如图 1 所示图

中，o1 和 o2 分别表示板 1、板 2 各自局部坐标系

的原点。
 
 

橡胶层(板2)

钢质层(板1)

z

xO

O2

O1

h2

h1

板2中面

板1中面

图 1　双层板结构参考坐标系

Fig. 1    Reference coordinate system of double-layer plate structure
 

双层板结构中面（板 1 中面）处沿 x，y，z 方向

的位移分别为 u0，v0，w0，板 1 的位移场可以写为
u1 = u0+ z1 · θx1

v1 = v0+ z1 · θy1

w1 = w0

(6)

式中：θx1，θy1 分别为板 1 变形后 x，转 y 方向的转

角；z1 为板 1 内部距其中面厚度方向的坐标。

同理，板 2 的位移场可以写为
u2 = u0+

h1

2
· θx1+

h2

2
· θx2+ z2 · θx2

v2 = v0+
h1

2
· θy1+

h2

2
· θy2+ z2 · θy2

w2 = w0

(7)

z2式中：θx2，θy2 为板 2 变形后 x，y 方向的转角； 为

板 2 内部距其中面厚度方向的坐标。

分别采用改进的傅里叶级数作为 u0，v0，w0，

θx1，θy1，θx2，θy2 的试函数，其表达式为

u0(x,y, t) =
M1∑

m=1

N1∑
n=1

Amn fm(x)gn(y)eiωt = ATζeiωt

v0(x,y, t) =
M2∑

m=1

N2∑
n=1

Bmn fm(x)gn(y)eiωt = BTζeiωt

w0(x,y, t) =
M3∑

m=1

N3∑
n=1

Cmn fm(x)gn(y)eiωt = CTζeiωt

θx1(x,y, t) =
M4∑

m=1

N4∑
n=1

Dmn fm(x)gn(y)eiωt = DTζeiωt

θy1(x,y, t) =
M5∑

m=1

N5∑
n=1

Emn fm(x)gn(y)eiωt = ETζeiωt

θx2(x,y, t) =
M6∑

m=1

N6∑
n=1

Fmn fm(x)gn(y)eiωt = FTζeiωt

θy2(x,y, t) =
M7∑

m=1

N7∑
n=1

Gmn fm(x)gn(y)eiωt = GTζeiωt

(8)

M j,N j( j = 1,2, ...,7)式中： ，为 u0， v0，w0， θx1， θy1， θx2，

θy2 试函数的截断项数；Amn，Bmn，Cmn，Dmn，Emn，Fmn，

Gmn 为待定系数；A，B，C，D，E，F，G分别为由 u0，

v0，w0，θx1，θy1，θx2，θy2 试函数的未知系数组成的列

向量；采用的改进型傅里叶级数 fm(x)，gn(y) 的具

体表达式如式（1）所示。

U = U1+U2

双层板结构的应变能为各层应变能之和，即

，其中各层应变能的表达式如式（9）所示。

Ui =
1
2

x
S

w
hi

2
−hi

2

 σxi ·εxi+σyi ·εyi+

τxyi ·γxyi+τyzi ·γyzi+

τzxi ·γzxi

dz
dxdy (9)

式中：下标 i = 1，2，分别表示板 1 和板 2 的应变

能；S 为平板在 xoy 平面内的积分域；εxi，εyi，γxyi，

γyzi，γzxi 分别为第 i 层沿 x，y，z 方向的正应变和切

应变；σxi，σyi，τxyi，τyzi，τzxi 分别为第 i 层内部沿各方

向的正应力及切应力。

T = T1+T2同理，双层板的动能 ，各层的动能

如式（10）所示。

Ti =
1
2

x
S

w hi

2
−hi

2

ρi

(
ui

2+ vi
2+wi

2
)
dz

dxdy (10)
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三层夹芯板与双层板采用的理论假设一致，

只不过结构变为钢质平板（板 1）+橡胶夹芯（板

2）+钢质平板（板 3），各层之间满足位移及转角连

续条件。

采用改进的傅里叶级数作为 u0， v0，w0， θx1，

θy1，θx2，θy2，θx3，θy3 的试函数，其表达式为

u0(x,y, t) =
M1∑

m=1

N1∑
n=1

Amn fm(x)gn(y)eiωt = ATζeiωt

v0(x,y, t) =
M2∑

m=1

N2∑
n=1

Bmn fm(x)gn(y)eiωt = BTζeiωt

w0(x,y, t) =
M3∑

m=1

N3∑
n=1

Cmn fm(x)gn(y)eiωt = CTζeiωt

θx1(x,y, t) =
M4∑

m=1

N4∑
n=1

Dmn fm(x)gn(y)eiωt = DTζeiωt

θy1(x,y, t) =
M5∑

m=1

N5∑
n=1

Emn fm(x)gn(y)eiωt = ETζeiωt

θx2(x,y, t) =
M6∑

m=1

N6∑
n=1

Fmn fm(x)gn(y)eiωt = FTζeiωt

θy2(x,y, t) =
M7∑

m=1

N7∑
n=1

Gmn fm(x)gn(y)eiωt = GTζeiωt

θx3(x,y, t) =
M8∑

m=1

N8∑
n=1

Gmn fm(x)gn(y)eiωt = HTζeiωt

θy3(x,y, t) =
M9∑

m=1

N9∑
n=1

Gmn fm(x)gn(y)eiωt = ITζeiωt

(11)

U = U1+U2+U3

Us

在此基础上，便可分别计算三层夹芯板的各

层应变能之和，即 ，其中各层应变

能的计算方式与式（9）一致，同样，也可分别计算

三层夹芯板的动能 T 及边界弹簧的弹性势能

。 

1.3    结构−声场耦合处理

本文的研究对象为嵌在无限大刚性障板上的

夹芯平板，夹芯平板的一侧为半无限域声场，另

一侧为以夹芯平板作为端面的封闭声腔，该声腔

的另一侧与背板耦合，如图 3 所示。

(x,y)

其中，半无限域声场在平板表面任意一点

处的声压可由 Rayleigh 积分得到：

prad (x,y) = −
ρ fω

2

2π

x
w (x1,y1)

e−ikωR

R
dx1dy1 (12)

ρ f kω = ω
/
c f

c f

R =
√

(x1− x)2+ (y1− y)2

式中： 为半无限域声场介质密度； ，为

辐射声场的波数，其中 为半无限域声场介质声

速； 。

声场与结构振动之间的耦合效应以声压做功

的形式给出，声场在结构表面的声压对平板所做

的功为

Wc =
x

s

wpcdxdy (13)

式中：S 为平板在 xoy 平面内的积分域；pc 为声压

试函数。

对于封闭的声腔，声腔内稳态声压的表达式

可由展开级数表达；与弹性边界下平板振动位移

试函数的选取类似，有限声腔内声压的试函数可

以采用三维改进的傅里叶级数，用以满足声腔不

同阻抗边界处的空间导数连续问题。

文献 [16] 分析了不同阻抗边界下声腔与薄板

的耦合振动差异，而本文研究的六面体柱形声腔

在其上端面与夹芯平板耦合，在其下端面与背板

耦合，用于模拟声呐腔一边与导流罩耦合，一边

与背板的耦合，在其余方向假设没有能量传递。

将声腔其余的 4 个侧面设为刚性边界，因此声压

试函数 pc 可以写为

pc =

Mx∑
mx=0

My∑
my=0

Mz∑
mz=0

Jmxmymz cos(λmx
x)cos(λmy

y)cos(λmzz)+

Mx∑
mx=0

My∑
my=0

[
amxmy
χ1z(z)+bmxmy

χ2z(z)
]
cos(λmx

x)cos(λmy
y) =

JTς
(14)

Jmxmymz ,amxmy
,bmxmy

ς

λmx
= mxπ/ax

λmy
= myπ/by λmz = mzπ/dz ax,by,dz

χ1z(z) = z(z/dz−1)2 χ2z(z) =
z2(z/dz−1)

式中：Mx，My，Mz 分别为声压试函数关于 x，y，z 展

开级数的截断项数 ；  为待定系

数；J为由各项待定系数组成的列向量； 为由试

函数展开项与补充项组成的列向量； ，

， ，其中 分别为柱形

声 腔 的 长 、 宽 、 高 ； ，

为 z 方向上的补充项，用以保证声压在

声腔上、下端面导数连续。

 

半无限域

刚性障板 刚性障板

夹芯板

封闭声腔

背板

声腔与背板长度 q

声
腔

高
度

 d
z

h
2

h
1

h
3

图 2　双面板−声腔耦合模型示意图

Fig. 2    Schematic  diagram  of  coupled  model  of  double  panel  and
acoustic cavity
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封闭声腔的势能 Uc 和动能 Tc 分别为

Uc =
1

2ρcc2
c

y
Vc

p2
cdV =

1
2ρcc2

c
JT

y
Vc

ςςTdV

 J (15)

Tc =
1

2ρcω2

y
Vc

(grand (pc))2dV =

1
2ρcω2

JT

y
Vc

(
ςxς

T
x +ςyς

T
y +ςzς

T
z

)
dV

 J (16)

ρc cc

Vc ςx, ςy, ςz

式中： 和 分别为封闭声腔内介质的密度和声

速； 为封闭声腔内的声场域； 分别为由

试函数展开项与补充项组成的列向量对 x，y，z 的

一阶导数。
 

1.4    双面板和声腔耦合系统响应

根据 Hamilton 原理，夹芯板、背板和柱形声

腔各自的能量泛函应满足对各自试函数的待定系

数取极值，即

∂Lp-s

∂O
=
∂

∂O
(Up-s+Us-s−Tp-s−Wr+Wc-s) = 0

∂Lc

∂J
=
∂

∂J
(Uc−Tc−Wc-s−Wc-b) = 0

∂Lp-b

∂AP
=
∂

∂AP
(Up-b+Us-b−Tp-b+Wc-b−WF) = 0 (17)

Up-s

Us-s Tp-s

Tp-b Wr

Wc-s

Wc-b

Uc

Tc

Up-b Us-b

WF

AP

式中：Lp-s 为夹芯板能量泛函；Lc 为声腔能量泛

函；Lp-b 为平板能量泛函； 为夹芯板的应变能；

为夹芯板边界弹簧的弹性势能； 为夹芯板

的动能； 为夹芯板的动能； 为半无限域辐射

声场的做功； 为封闭声腔内声压对夹芯板的

做功； 为封闭声腔内声压对夹芯板的做功；

O 为夹芯板位移函数的待定系数列向量； 为封

闭声腔势能， 为封闭声腔；J 为声腔内声压函数

待定系数的列向量； 为平板的应变能； 为

平板边界弹簧的弹性势能 ； 为点激励做功 ；

为平板位移函数的待定系数列向量。

将式（1）～式（17）代入式（18），可以得到夹芯

板−声腔−背板耦合系统的动力学方程为Kp-s+Ks-s−ω2(Mp-s+Mr) Rc-s 0
ω2ρcc2

c RT
c-s Kc−ω2 Mc ω2ρcc2

c RT
c-b

0 Rc-b Kp-b+Ks-b−ω2 Mp-b


 O

J
AP

 =
0
0
F

 (18)

Kp-s Ks-s

Mp-s

Mr

ρcc2
c RT

c-s Rc-s

Kc

Mc ρcc2
c RT

c-b

Kp-b

Ks-b Rc-b

Mp-b

式中： 为夹芯平板刚度矩阵； 为夹芯平板

的边界弹簧刚度矩阵； 为夹芯平板的质量矩

阵 ； 为 半 无 限 声 场 与 夹 芯 板 的 耦 合 矩 阵 ；

为声腔与夹芯板之间的耦合矩阵； 为

夹芯板与声腔之间的耦合矩阵； 为柱形声腔的

刚度矩阵； 为柱形声腔的质量矩阵； 为

声腔与背板之间的耦合矩阵； 为背板刚度矩

阵； 为背板的边界弹簧刚度矩阵； 为背板

与声腔之间的耦合矩阵； 为背板的质量矩阵；

F 为简谐点激励力矩阵。

AP

求解方程（18），可得出夹芯板位移函数待定

系数的列向量 O、声腔内声压函数待定系数的列

向量 J 和背板位移函数的待定系数 ，分别代入

式（2），式（8），式（11）和式（14），即可得出点激励

作用下的背板位移、夹芯板位移和封闭声腔内任

意点处的声压。 

2    算法验证

分别采用本文方法和有限元仿真软件 Com-
sol 计算水下夹芯板−声腔−平板在简支边界约束

下的振动响应。其中，夹芯板第 1 层和第 3 层面

板的材质为钢，第 2 层芯层的材质为橡胶，其尺寸

以及材料参数如表 1 所示；夹芯板两侧分别与半

无限声场以及封闭声腔耦合，封闭声腔和半无限

声场介质均为水，其参数和封闭声腔尺寸如表 2

所示；封闭声腔另一面与平板耦合，平板尺寸与

夹芯板相同，材料为钢，厚度为 2 mm。
 
 

表 1    夹芯板尺寸以及各层材料参数

Table 1    Sandwich panel  size  and material  parameters of  each
layer

参数 数值

夹芯板长度a/m 0.4

夹芯板宽度b/m 0.3

第1层平板厚度h1/m 0.001

第2层平板厚度h2/m 0.003

第3层平板厚度h3/m 0.001

钢

弹性模量E1/Pa 2.06×1011

泊松比μ1 0.3

密度ρ1/(kg∙m−3) 7 850

结构损耗因子η 0.01

橡胶

弹性模量E2/P 7.84×106

泊松比μ2 0.47

密度ρ2/(kg∙m−3) 2 000

结构损耗因子η 0.1
 

有限元模型如图 3 所示。在有限元软件

Comsol 中建立半球与长方体的联合模型，长方体

长 0.4 m，宽 0.3 m，高 0.5 m，半球半径为 2 m。将

长方体与半球耦合的上表面设置为夹芯板，另一
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侧下表面均设置为平板。长方体其余四面均设置

为硬声学边界。将半球中曲面设置为完美匹配

层，平面设置为硬声学边界。半球与长方体内部

材料均设置为水，分别模拟半无限域与封闭腔。
 
 

2

2

2

1

1

1

0

0

0

m

mz
y x

−1

−1

−2

−2

图 3　有限元模型示意图

Fig. 3    Schematic diagram of finite element model
 

以夹芯板的中心点为坐标原点建立三维直角

坐标系，x 轴平行于夹芯板长 0.4 m 的边，z 轴正向

指向背板。在背板（0.1 m，0.05 m，0.5 m）处施加

单位力激励。在背板上取点 A（0.05 m，0.1 m，0.5
m）和点 B（0.15 m，−0.05 m，0.5 m)，在声腔中取点

C（0.05 m，0.1 m，0.25 m）和点 D（0.15 m，−0.05 m，

0.25 m），分别计算其振动响应。

20log10(P)

采用有限元软件 Comsol 在不同网格大小下

计算振动响应，进行收敛性分析，其中方案 A 中

壳结构单元尺寸为 0.025 m×0.025 m，封闭声腔中

单元尺寸为 0.025 m×0.025 m×0.1 m，半无限域取

边长为 0.2 m 的四面体网格。方案 B 中壳结构单

元尺寸为 0.01 m×0.01 m，封闭声腔中单元尺寸为

0.01  m×0.01  m×0.05  m， 半 无 限 域 取 边 长 为 0.1
m 的四面体网格。计算结果如图 4 和图 5 所示。

位移级计算公式为 20 lg(w)，其中 w 为响应提取点

位移大小。声压级计算公式为 ,其中

P 为响应提取点声压大小。

由图 4 和图 5 可知，方案 B 满足计算精度。

由图 6～图 9 可知，采用本文方法计算得到的

背板 A 点和 B 点的位移频响曲线，以及声腔内部

C 点和 D 点的声压频响曲线与有限元结果吻合良

好，验证了本文对于水下耦合模型动力学建模方

法的正确性。
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图 6　A 点位移级

Fig. 6    A-point displacement level
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图 7　B 点位移级

Fig. 7    B-point displacement level

 

表 2    封闭声腔尺寸以及声介质材料参数

Table 2    Size  of  enclosed  acoustic  cavity  and  parameters  of
acoustic dielectric material

参数 数值

声腔长度ax/m 0.4

声腔宽度by/m 0.3

声腔高度dz/m 0.5

声介质密度ρca/(kg∙m−3) 1 000

声介质声速cca/(kg∙m−3) 1 500
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Fig. 4    A-point displacement level
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Fig. 5    C-point sound pressure level

6 中    国    舰    船    研    究 2025 年



 

0 100 200 300 400 500 600

频率/Hz

FEM

本文方法

30

20

10

0

−10

声
压
级
/d
B

图 8　C 点声压级

Fig. 8    C-point sound pressure level
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Fig. 9    D-point sound pressure level
  

3    耦合系统振动特性分析
 

3.1    背板为平板和阻尼板的响应对比

20log10(V)

本节计算模型与第 2 节一致。为研究背板的

阻尼层对耦合系统响应的影响，分别计算单点激

励下有/无背板阻尼的系统振动响应，得到不同方

案下背板在 1～600 Hz 时的板面均方振速曲线如

图 10 所示，不同方案下声腔中面的均方声压曲线

如图 11 所示。背板阻尼为厚 0.005 m 的橡胶层，

橡胶层结构损耗因子取 0.5，密度为 1 100 kg/m3，

泊松比为 0.49，弹性模量为 7.84×106 Pa。声腔高

度为 0.5 m，声腔中面为纵坐标 z = 0.25 m 的封闭

声腔中平面。均方振速级计算式为 ，其

中 V 为背板振速均方根值；均方声压级计算式为

20 lg(PRMS)，其中 PRMS 为声腔中面声压均方根值。

由图 10 可知，阻尼板的均方振速整体略低于

平板，总级降低了 3.31 dB，表明板由于贴附橡胶

层，增强了系统的耗散，故而降低了振动响应。

由图 11 可知，当背板为阻尼板时，声腔中面均方

声压在大部分频段内略低于平板，总级降低了

2.92 dB。 

3.2    背板厚度影响分析

为研究耦合系统中背板厚度对耦合系统响应

的影响，设置背板厚度为 2，4，6 mm，分别计算

3 种方案下的机械激励振动响应，得到不同厚度

下单层板 1～600 Hz 时的板面均方振速曲线如图 12
所示，不同方案下声腔中面的均方声压曲线如图 13
所示。
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图 12　不同背板厚度背板均方振速对比

Fig. 12    Comparison of  mean  square  vibration  velocity  of  back-
plane with different backplane thickness

 

由图 12 可知，随着背板厚度的增加，背板的

均方振速整体减小，6 mm 厚背板的均方振速明显

低于 2 mm 厚的背板，表明增加背板厚度能够有

效抑制振动。由图 13 可知，6 mm 厚背板的声腔

中面均方声压基本低于 2 mm 厚背板的声腔中面
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图 10　平板与阻尼板背板均方振速对比

Fig. 10    Comparison  of  mean  square  vibration  velocity  between
plate and damped plate backplane
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图 11　平板与阻尼板声腔中面均方声压对比

Fig. 11    Comparison  of  mean  square  sound  pressure  in  plate  and
damped plate cavity
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均方声压，这是因为在低频段内增加背板厚度可

提高刚度，抑制振动幅度，并减少共振现象。 

3.3    声腔高度影响分析

为研究耦合系统中声腔高度对耦合系统响应

的影响 ，设置声腔高度分别为 0.25， 0.5 和 0.75
m。分别计算不同方案下背板在 1～600 Hz 时的

板面均方振速曲线如图 14 所示，不同方案下背板

表面的均方声压曲线如图 15 所示。由于声腔高

度对于系统响应的影响主要体现在第 1 阶峰值之

前，故将频率范围为 1～600 Hz 的频响曲线图分

为 1～100 Hz 和 100～600 Hz 两张图。
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图 14　不同声腔高度背板表面均方振速对比

Fig. 14    Comparison of mean square velocity of backplane surface
at different cavity heights
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图 15　不同声腔高度背板表面均方声压对比

Fig. 15    Comparison of  mean square  sound pressure  on backplane
surface with different cavity heights

 

由图 14 可知，3 种声腔高度下的夹芯板板面

均方振速大小量级接近，声腔高度对夹芯板板面

均方振速的影响主要体现在第 1 阶响应峰值对应

的频率，声腔高度越大，第 1 阶响应峰值对应的频

率越低，且振速更大。这是因为声腔高度越大，

结构振动与声腔辐射之间在低频的耦合效应越

强。由图 15 可知，声腔高度对背板表面均方声压

的影响与背板振速类似。 

4    结　论

本文基于薄板理论建立了平板的动力学模

型，基于 Layerwise 理论建立了阻尼板和夹芯板结

构的动力学模型，通过将结构振动与有限封闭声

腔以及半无限声场耦合，运用能量泛函推导出水

下夹芯板−腔−平板（阻尼板）耦合模型的响应函

数。由于本文采用的声压试函数和夹芯板位移试

函数均为改进型展开级数，使得本文模型适用于

不同结构边界条件。通过与有限元方法结果进行

对比，验证了本文耦合模型动力学建模方法的正

确性。通过参数分析，主要得到以下结论：

1）阻尼板的均方振速整体低于平板，总级降

低了 3.31 dB。当背板为阻尼板时，声腔中面均方

声压在大部分频段内略低于平板，总级降低了

2.92 dB。

 

0 100 200 300 400 500 600

频率/Hz

均
方
声
压

/d
B

2 mm

4 mm

6 mm

80

60

40

20

0

−20

−40

图 13　不同背板厚度声腔中面均方声压对比

Fig. 13    Comparison  of  mean  square  sound  pressure  in  acoustic
cavity with different backplane thickness
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2）随着背板厚度的增加，背板的均方振速整

体减小，6 mm 厚背板的均方振速明显低于 2 mm
厚的背板。6 mm 厚背板的声腔中面均方声压基

本低于 2 mm 厚背板的声腔中面均方声压。

3）声腔高度对于结构−声腔耦合系统的影响

主要集中在系统的首阶响应峰值之前，声腔高度

越大，第 1 阶响应峰值对应的频率越低，且振速

更大。
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Vibro-acoustic analysis of an underwater sandwich
panel-acoustic cavity-plate coupled system under

mechanical excitation
LIU Wenxuan1, YAN Zhao1, ZHU Xiang*1,2, LI Tianyun1,2, TANG Wenbing3

1 Huazhong University of Science and Technology, School of Naval Architecture and Ocean Engineering,
Wuhan, 430074, China

2 Hubei Provincial Key Laboratory of Ship and Marine Hydrodynamics, Wuhan 430074, China
3 Wuhan Second Ship Design and Research Institute, Wuhan 430014, China

Abstract: ［Objectives］This  study  aims  to  establish  a  vibro-acoustic  coupling  model  for  an  underwater
sandwich panel coupled with an acoustic cavity and a back plate under elastic boundary constraints. It further
investigates the influence of back plate damping, back plate parameters, and acoustic cavity parameters on the
structural and acoustic responses of the system subjected to mechanical excitation. ［Methods］First, a dy-
namic model for rectangular plates is developed based on thin-plate theory, while Layerwise theory is applied
to establish dynamic models for damped plates and sandwich panels. A modified Fourier series is employed as
the displacement trial function for the plate structures, with elastic boundary constraints simulated using artifi-
cial boundary springs. Response functions for plates, damped plates, and sandwich plates under elastic bound-
ary  constraints  are  derived  using  energy  variational  principles.  By  coupling  the  sandwich  panel  and  plate
(damped plate) with a sealed acoustic cavity and a semi-infinite acoustic field, a coupled underwater sandwich
panel-acoustic cavity-plate (damped plate) model is constructed. This model accommodates various structural
boundary constraints and acoustic cavity configurations, and a solution method for evaluating the vibro-acous-
tic responses of the system is developed. ［Results］The damped plate effectively reduces system responses
in the high-frequency range.  Increasing the back plate  thickness decreases the overall  mean-square vibration
velocity of the back plate and significantly reduces the mean-square acoustic pressure within the acoustic cavi-
ty at mid-to-low frequencies. The height of the acoustic cavity primarily affects the coupled structural-acous-
tic  system response  before  the  first-order  resonance  peak. ［Conclusions］The proposed  underwater  sand-
wich  panel-acoustic  cavity-plate coupling  model  demonstrates  high  accuracy  and  provides  a  valuable  refer-
ence for the acoustic design of sonar cavities.
Key words: sandwich panel-acoustic cavity-plate coupled system；Layerwise theory；couplings；acoustic-
structure coupling；vibrators；sound pressure level
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