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摘要：本文针对潜艇声纳透声窗低频水动力噪声控制需求，基于平板与声腔的耦合振动方程，利用声振传递矩

阵、模态展开法以及湍流边界层脉动压力频率波数谱等，建立多层复合平板的水动力自噪声计算模型。根据动

力吸振特性分析，形成分布式吸能单元控制下的平板振动噪声方程，评估分布式吸能复合结构透声窗水动力自

噪声，通过循环水槽试验验证其水动力自噪声降噪效果，为新型低噪声透声窗设计提供技术支撑。
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Abstract: In this paper, for the demand of low-frequency hydrodynamic noise control in submarine sonar
dome, based on the coupled vibration equations of the plate and acoustic cavity, the hydrodynamic self-noise
calculation model of the multi-layer composite plate was established by using the acoustic vibration transfer
matrix, modal expansion method and wave vector-frequency spectrum of turbulence boundary layer pressure.
According to the analysis of dynamic vibration absorption characteristics, the vibration and noise equations of
the plate under the control of distributed energy absorption unit were formed, and the hydrodynamic self-
noise of the distributed power absorption composite sonar domes was evaluated. The hydrodynamic self-noise
reduction effect was verified through the large cavitation channel tests, providing technical support for the de⁃
sign of advanced low-noise sonar domes.
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0 引 言

声纳是利用声波在水中的远程传播特性，探测海洋中目标的方向、位置及特征的设备，它是舰艇

尤其是潜艇的耳目，具有对水中目标进行警戒、探测、跟踪、识别和定位的功能。潜艇和水面舰航行

时，为了避免水流对声纳基阵的直接干扰，通常在声纳基阵外面配置具有良好水动力线型的外罩，称
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为声纳罩或者声纳透声窗。安装在罩内的声纳基阵往往工作在由多种因素引起的嘈杂声学环境中，

使其探测性能受到严重的影响。随着潜艇进入安静型时代以及消声瓦的广泛应用，潜艇机械噪声得

到有效控制，中高频声目标强度逐渐降低，低频声纳探测成为潜艇水下目标搜索的重要手段。舰载声

纳低频化的技术变革，扩展了声纳自噪声控制的低频范围，而满足声纳低频化探测需要的新型低噪声

透声窗设计也成为了如今研究的重要方向。

动力吸振装置是降低机械设备和结构低频振动的一种经典方法，国内外对动力吸振器早就有广

泛的研究。Igusa等[1]将多个不同的吸振器配置在主振设备上，通过以主振设备振动响应为目标函数

的优化设计后发现，多动力吸振装置比单个装置更加有效，而且在非调谐状态下，多动力吸振性能也

没有单个装置的性能退化明显。Ashrafiuon[2]考虑设备安装在弹性基座上后基座弹性对动力吸振器性

能的影响，其得到的优化参数使吸振性能明显增加。Huang[3]采用多个动力吸振器布置在弹性圆柱壳

上，研究其降低壳体振动和内部声场的作用，取得了 20 dB以上的降噪效果。Nagaya[4]以辐射噪声为目

标函数，采用神经网络技术，对布置在平板上的多个动力吸振器的位置、质量、弹性常数和阻尼系数进

行优化设计，使平板前五阶振动模态的声辐射明显降低。

声纳部位的自噪声主要考虑湍流脉动压力激励声纳透声窗振动引起的二次辐射，由于透声窗曲

率较大，一般把声纳罩当做平板来处理，Dyer[5]、Dowell[6]和Leibowitz[7]分别建立了弹性平板矩形腔透声

窗模型，计算弹性平板在湍流脉动压力激励下矩形腔中的噪声。对于任意不规则壳体，俞孟萨[8]针对

潜艇舷侧准矩形腔声纳罩，采用虚拟膜技术和模态法，考虑声纳罩内外声场与结构振动的耦合以及非

正交界面产生的声模态耦合阻抗，建立了基于集成模态法的声纳罩透声窗受随机湍流边界层脉动压

力激励产生的水动力噪声分析方法。刘进等[9]结合有限元法求解的结构振动模态和解析法求解的声

腔内部声场，建立声振耦合方程，形成了数值/解析混合的声纳水动力自噪声快速计算方法。刘孝斌

等[10]在循环水槽中试验测量了腔体内水动力自噪声，并与模态法建立的湍流脉动压力引起的腔体自

噪声预报结果进行比较验证。

本文建立湍流脉动压力激励下的多层复合平板水动力自噪声计算模型，首次把动力吸振特性与

声纳部位透声窗水动力低频降噪需求相结合，根据动力吸振单元振动吸能特性，设计分布式动力吸能

复合结构透声窗构型，通过循环水槽试验，验证水动力降噪效果。

1 复合平板流激自噪声数值计算方法

新型声纳透声窗往往采用复合结构形式，首先建立夹芯复合平板-矩形腔体耦合模型（如图 1所
示），计算复合透声窗的水动力自噪声。假设夹芯复

合平板处复合平板长度为 lx，宽度为 ly，腔体深度为

lz，嵌入在无限大障板中，上方为无限大水域，上层平

板在外部湍流脉动压力 Pt ( x, y )作用下产生振动位

移W1 ( x, y )，平板参数为杨氏模量 E1、厚度 h1、密度

ρ1、泊松比 γ1和损耗因子 η1。中间粘弹性层上下表

面 应 力 振 速 分 别 为 σ1 ( x, y )、v1 ( x, y )、σ2 ( x, y ) 和
v2 ( x, y )，参数为声速 c3、厚度 h3、密度 ρ3和损耗因子

η3。下层平板位移为W2 ( x, y )，参数为杨氏模量 E2、

厚度 h2、密度 ρ2、泊松比γ2和损耗因子η2。透声窗在

激励力作用下外场辐射声压为Pa ( x, y, z )，腔内声压

为P3 ( x, y, z )，透声窗面积为 S，腔体体积为V，水中声

速为 c0，水的密度为 ρ0。

图1 复合平板-矩形腔体耦合模型

Fig.1 Coupled model of a composite plate and a
rectangular cavity

Z Pt Pa

P3
X

Y

Lx

Ly

Lz

第7期 沈 琪等：分布式动力吸能复合结构声纳… 1125



上下层平板满足小振幅振动方程，外部声场和腔体内部声场满足声波小振幅波动方程，外场声辐

射与上层平板、内部声辐射声压与下层平板满足如下声压与振速运动方程：

D1∇4W1 ( x, y ) - ms1ω
2W1 ( x, y ) = σ1 ( x, y ) - (Pt ( x, y ) + Pa ( x, y, z )|z = h1 + h2 + h3 ) (1)

D2∇4W2 ( x, y ) - ms2ω
2W2 ( x, y ) = P3 ( x, y, z )|z = 0 - σ2 ( x, y ) (2)

∇2Pa ( x, y, z ) + ω
2

c20
Pa ( x, y, z ) = 0 (3)

∇2P3 ( x, y, z ) + ω
2

c20
P3 ( x, y, z ) = 0 (4)

∂Pa ( x, y, z )
∂z |z = h1 + h2 + h3 = j ρ0ωV1 ( x, y ) (5)
∂P3 ( x, y, z )

∂z |z = 0 = j ρ0ωV2 ( x, y ) (6)
式中，D1为上板弯曲刚度，D2为下板弯曲刚度，ms 1为上板面密度，ms 2为下板面密度，ω为角频率，j为
虚数单位。

采用模态叠加法，将上板位移按模态展开，m、n为平板模态阶数：

W1 ( x, y,ω ) = ∑
m, n = 1

W1mn (ω )ψmn ( x, y ) (7)
简支边界条件下模态函数ψmn的形式为

ψmn ( x, y ) = sin mπlx x ⋅ sin
nπ
ly
y (8)

利用正交归一化条件求得展开系数：

W1mn (ω ) = ∫
S
W1 ( x, y,ω )ψmn ( x, y )dS (9)

同理可得下板模态位移W2mn，中间层模态应力σ1mn、σ2mn，中间层模态振速 v1mn、v2mn，模态激励力Ptmn

以及模态声压P3mn。
因此上下板的模态振动方程如下：

(ZP1mn - jωZamn )W1mn = σ1mn - Ptmn (10)
Zp2mnW2mn = P3mn - σ2mn (11)

式中，Zp1mn为上板的机械阻抗，Zp2mn为下板的机械阻抗，Zamn为辐射阻抗，ω1mn、ω2mn为模态频率。

中间粘弹性层的声压振速模态传递矩阵为

é
ë
ê

ù
û
ú

σ2mn
v2mn

= é
ë
ê

ù
û
ú

T11mn T12mn
T21mn T22mn

é
ë
ê

ù
û
ú

σ1mn
v1mn

(12)
通过中间层的声波波动方程和上下边界的连续条件，可得传递矩阵元素 T11mn、T12mn、T21mn和 T22mn。

湍流边界层脉动压力激励上层平板振动，上层平板振动作用到中间层的上表面处，振动通过传递矩阵

传递到中间层的下表面处，进而激励下表面产生振动，因此需要建立外面湍流激励力与下层平板位移

的振动方程。通过振速和位移的关系以及中间层模态传递矩阵，可得

[ ZP2mn - jω
T11mn (ZP1mn - jωZamn ) - jωT12mn
T21mn (ZP1mn - jωZamn ) - jωT22mn ]W2mn

 = jω (T11mnT22mn - T12mnT21mn )Ptmn

T21mn (ZP1mn - jωZamn ) - jωT22mn + P3mn
(13)

由Green公式可建立透声窗下层平板与内部腔体耦合振动为
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∫
V
[ P3∇2ϕq1q2q3 - ϕq1q2q3∇2P3 ] dV = ∫S [ P3 ∂ϕq1q2q3

∂n - ϕq1q2q3

∂P3
∂n ]dS (14)

式中，ϕq1q2q3为内部声场本征函数解，定义为ϕq1q2q3 = cos q1πlx xcos q2π
ly
ycos q3π

lz
z，q1、q2、q3为腔体声模态

阶数。

利用声压方程、边界条件、模态展开及正交性条件等，得到腔内声压与平板位移的关系为

P3 ( x, y, z,ω ) = ρ0c20∑q1q2q3
P3q1q2q3 (ω )ϕq1q2q3 ( x, y, z ) (15)

Zq1q2q3P3q1q2q3 = SV ω2∑mn Hmnq1q2q3W2mn (16)
式中，Zq1q2q3为腔内模态声阻抗，P3q1q2q3为腔内模态声压，Hmnq1q2q3为耦合系数矩阵，表达式为

Hmnq1q2q3 = 1
S ∫0lx∫0lycos q1πlx xcos q2π

ly
ysin mπ

lx
xsin nπ

ly
ydxdy

=
ì

í

î

ïï
ïï

1
π2
m [ ( -1)m + q1 - 1 ]

m2 - q21
n [ ( -1)n + q2 - 1 ]

n2 - q22   m ≠ q1,n ≠ q2
0 其它

根据公式（15）和腔内声压展开的系数P3mn表达式，有

P3mn = ρ0c20S∑q1q2q3
Gmnq1q2q3P3q1q2q3 (17)

式中，Gmnq1q2q3 = ( )Hmnq1q2q3

T
。

根据式（13）、（16）和（17）可以获得矩阵形式方程：
[ Zp ] {W2} - ρ0c20S [G ] { P3} = [ D ] { P t}
[ Zq ] { P3} - SV ω2 [ H ] {W2} = 0 (18)

式中，{ }W2 是 (m× n )阶列向量，向量元素为W2mn；{ }P3 是 p× q× l阶列向量，向量元素为 P3q1q2q3；[ Zp ]是
(m× n )阶对角方阵，元素为 ZP2mm - jω [T11 (ZP1mm - jωZamn )- jωT12 ] / [T21 (ZP1mm - jωZamn )- jωT22 ]；[G ]是 (m×
n )×(q1 × q2 × q3 )阶矩阵，元素为Gmnq1q2q3；[ D ]是 (m× n )阶对角方阵，元素为 jω (T11T22 -T12T21 )/ [T21 (ZP1mn -
jωZamn )- jωT22 ]；[ Zq ]是 (q1 × q2 × q3 )阶对角方阵，元素为腔内模态声阻抗；[ H ]是 (q1 × q2 × q3 )×(m× n )阶
矩阵，元素为Hmnq1q2q3。

根据式（18）消去下板位移W2，可得腔内模态声压响应与模态激励的关系为

{ P3} = [ L ] { P t} (19)
式中，

[ L ] = S
V
ω2 [ Zq ]-1 [ H ] [ F ]-1 [ D ]

[ F ] = [ Zp ] - ρ0c20 S
2

V
ω2 [G ] [ Z -1

q ] [ H ]
(20)

腔体内部声场为

P3 ( x, y, z,ω ) = ρ0c20 [ ϕ ] { P3} (21)
式中，[ ϕ ]是ϕq1q2q3组成的行向量。最后，可得腔体内部声压的功率谱密度为

ΦP3 ( x, y, z,ω ) = ρ20c40 [ ϕ ] [ L ] [ ϕFF ] [ L ]T* [ ϕ ]T* (22)
式中，[ ϕFF ]为模态激励力互功率谱密度函数矩阵。
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2 分布式吸能单元噪声控制效果分析

假设有一有限大平板，平板表面有吸能单元与其点连接，如图 2所示，Md、Kd、Cd、fc、ẇc、fm、ẇm、fp
分别为吸能单元质量、弹簧劲度系数、阻尼系数、吸

能单元与平板接触点的力和振速、吸能单元受到的

反作用力和振速、平板受到的激励力。

通过受力分析可得
ẇc = Ycc fc + Ycp fp
ẇm = Yd fm
fc = -fm = -Zd ẇc + Zd ẇm

(23)

式中，Ycc为接触点处振动物体的输入导纳，Ycp为外

界激励力到接触点处的传递导纳，Yd为质量块的导

纳，Zd为弹簧的阻抗。通过式（19）可以获得平板振

速与激励力之间的关系为

( )1 - Ycc jωZd
1 + YdZd ẇc = Ycp fp
Yd = 1

-jωMd

Zd = Cd + Kd

-jω

(24)

假设振动物体为简支均匀平板，密度为 ρ，厚度为 h，面积为 S，结合上述研究内容，考虑一面为无

限水域，一面为有限方腔时有

Ycc = -jω∑
m,n = 1

N [ ψmn ( xc, yc ) ]2
ρhS
4

é
ë
ê

ù
û
ú[ Zp ] - jω [ Za ] - ρ0c20 S

2

V
ω2 [G ] [ Z -1

q ] [ H ]
(25)

Ycp = -jω∑
m, n = 1

N ψmn ( xc, yc )ψmn ( xp, yp )
ρhS
4

é
ë
ê

ù
û
ú[ Zp ] - jω [ Za ] - ρ0c20 S

2

V
ω2 [G ] [ Z -1

q ] [ H ]
(26)

式中，( xc, yc )为吸能单元与简支平板的接触点位置坐标，( xp, yp )为外界激励力的位置坐标。

当吸能单元数量为L个时，平板任意位置a处的振速表达式为

ẇa = fpYap +∑
i = 1

L

fci Yaci (27）
式中，Yap为外界激励力到a处的传递导纳，Yac为接触点到a处的传递导纳。

当激励由点力变为湍流脉动压力，激励力Ycp fp中的ψmn ( xp,yp ) fp转化为广义模态激励力 fpmn时，湍

流脉动压力模态激励力功率谱密度函数为

ΦFF (ω ) = fpmn ( )ω f *pmn (ω ) = ∫-∞∞ ΦPP (k,ω ) || Smm (k )
2dk (28)

式中，Φpp (k,ω )为湍流边界层压力起伏波数-频率谱，Smn (k )为模态波函数。

受分布式动力吸能单元控制的板-腔流激自噪声计算公式及推导过程与第一章复合平板类似，但

是广义阻抗项增加了涉及吸能单元的修正项，表达式为

[ F ] = [ Zp ] - jω [ Za ] - ρ0c20 S
2

V
ω2 [G ] [ Z -1q ] [ H ] -∑

i = 1

L jωZdi
1 + YdiZdi [ ϕmn ( xci,yci ) ]2 (29)

通过上述推导过程建立了受分布式动力吸能单元控制的板-腔流激自噪声计算模型。为了具体

图2 吸能单元与简支板振动系统

Fig.2 Energy absorbing unit and simply-supported-plate
vibrating sysyem

fpKdCd

Md

ẇmfm

fc ẇc
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分析分布式吸能单元噪声控制效果，假设板-腔模型流向长 1 m，宽 1.3 m，高 1 m，流激面为复合平板，

厚度为 30 mm，材料为 4 mm碳纤维、22 mm透声橡胶和 4 mm碳纤维，碳纤维杨氏模量为 14.4 GPa，密
度为 1800 kg/m3，泊松比为 0.3，损耗因子为 0.005；透声橡胶杨氏模量为 20 MPa，密度为 1200 kg/m3，泊
松比为 0.49，损耗因子为 0.5。湍流边界层脉动压力自功率谱采用中国船舶科学研究中心循环水槽平

板实测数据，互功率谱函数采用 Smolyakov-Tkackenko经典公式[11]，如图 3所示。随着流速的增大，湍

流脉动压力自功率谱随之增大；随着频率的增大，湍流脉动压力自功率谱随之减小。

在复合平板的透声橡胶层嵌入邵氏硬度为 35A的聚氨酯圆柱体作为等效弹簧（直径 50 mm），在

聚氨酯圆柱体内又插入 10 mm深的铅柱质量块（直径 20 mm，高度 10 mm或 30 mm，见图 4），密度为

11 340 kg/m3。吸能单元以间距 200 mm进行分布式排列，沿流向方向 4个，垂直流向方向 5个，共 20
个，安装吸能单元后复合平板重量增加约 2.7%。根据经验公式和有限元计算[12]，可以估算出吸能单元

的共振频率（150 Hz和 250 Hz左右）和等效弹簧劲度系数。根据吸能单元的质量、阻尼以及位置，针对

100~400 Hz的有效吸能频段进行流激板腔系统水动力自噪声计算，获得 6 m/s、8 m/s和 10 m/s流速下
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图3 湍流边界层脉动压力自功率谱

Fig.3 Auto spectrum of pressure fluctuations in
turbulent boundary layer

图4 分布式吸能透声窗模型

Fig.4 Model of distributed-energy-absorbing sonar dome
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图5 不同流速下水动力自噪声计算结果

Fig.5 Calculation results of hydrodynamic self-noise at different flow velocities
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腔内水动力自噪声均方声压谱（图5）。比较相同流速下安装吸能单元前后的水动力自噪声，结果表明

在100~400 Hz频段内，多个自噪声峰值降低了3~5 dB，水动力自噪声总级降低了1.7~2 dB。

3 降噪效果验证试验

针对上文的计算分析模型，设计流激复合透声窗水动力自噪声降噪效果试验，试验在中国船舶科

学研究中心（CSSRC）循环水槽进行，见图 6，该水槽试验段长 10.5 m、宽 2.2 m、高 2 m，水速可调节范围

为1~15 m/s，可进行各种舰艇模型的水动力性能、噪声、空泡观察和脉动压力等试验。

设计矩形消声腔体模拟声纳舱，见图7，总长为6 mm，宽为1.3 m，高为1 m，腔体内壁敷设50 mm吸

声材料以降低循环水槽背景噪声的影响。腔体下端面开口沿流向方向每隔1 m安装一根T型材作为支

撑结构，开口内可以嵌入6块1000 mm×1300 mm的平板透声窗模型，可以与循环水槽天花板保持齐平。

测试对象为分布式吸能复合结构透声窗，其尺寸为 1 m×1.3 m×30 mm（如图 8所示），共六块，采用

4 mm碳纤维、22 mm透声橡胶和 4 mm碳纤维结构，透声窗四边通过螺栓与腔体连接，吸能单元参数与

计算模型保持一致。腔内沿来流方向布置 20个水听器，水听器间距为 200 mm，相对流激面高度为

400 mm。图 9为 6 m/s、8 m/s和 10 m/s流速下腔内水动力自噪声均方声压谱，比较相同流速下安装吸

能单元前后声腔内部的水动力自噪声，结果表明在 100~400 Hz频段内多个自噪声峰值降低了 2~6
dB，总声级降低了 1.4~2.6 dB，试验结果验证了分布式吸能结构可以有效降低声纳部位透声窗的低频

水动力自噪声。为了在试验过程中降低其他噪声的干扰，尽可能提高水动力自噪声的信噪比，试验模

型腔体内壁敷设了吸隔声材料，而计算模型假设为刚性壁面，同时透声窗夹芯粘弹性材料计算参数也

无法保证完全与实际参数一致，因此试验结果与理论计算得到的自噪声在量级上存在一定差异，但不

影响降噪效果的相对比较。

图6 循环水槽

Fig.6 Large cavitation channel
图7 矩形消声腔体

Fig.7 Rectangular acoustic absorbing cavity

图8 分布式吸能透声窗试验模型

Fig.8 Experimental model of distributed energy absorbing sonar dome

（a）吸能面 （b）流激面
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4 结 语

本文通过建立平板与腔体的耦合振动方程，利用声振传递矩阵、模态展开法以及湍流脉动压力频

率波数谱等，建立了多层复合平板的水动力自噪声计算模型。首次把动力吸振特性与声纳部位透声

窗水动力低频降噪需求相结合，提出了分布式动力吸能结构透声窗构型，根据动力吸振单元的吸能特

性分析，形成分布式吸能单元控制平板振动噪声的系统方程，计算比较了相同流速下安装吸能单元前

后的水动力自噪声，结果表明在 100~400 Hz频段内的多个自噪声峰值降低了 3~5 dB，水动力自噪声

总级降低了 1.7~2 dB。在中国船舶科学研究中心循环水槽内开展了分布式动力吸能复合结构透声窗

降噪效果试验，试验结果表明在 100~400 Hz频段内多个自噪声峰值降低了 2~6 dB，水动力自噪声总

级降低了1.4~2.6 dB。本研究可为新型低噪声透声窗设计提供技术支撑。
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