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弹性背腔扩张式消声器声学特性分析

侯九霄，袁苏伟，朱海潮
（海军工程大学 船舶振动噪声重点实验室，武汉 430033）

摘要：弹性背腔扩张式消声器相较于刚性背腔扩张式消声器具有更优良的低频消声性能。目前针对弹性背腔扩

张式消声器的计算方法多为基于平面波假设的传递矩阵法，此类方法的计算误差随着声固耦合作用的增强而变

大，且传统计算方法难以获得弹性边界条件下弹性结构的模态函数。因此，本文提出了一种基于能量原理、不依

赖于平面波假设的计算方法。通过子结构分解法将弹性背腔扩张式消声器模型分解为三个子声腔，随后将声场

的声压函数及弹性结构的位移函数分别展开为三维与二维切比雪夫级数形式，结合 Rayleigh-Ritz法求解切比雪

夫级数中的未知系数，从而得到消声器内部声压及传递损失，通过与有限元结果的对比验证了理论模型的正确

性。最后，分析了其耦合特性并研究了边界约束和消声器参数对传递损失的影响规律。结果表明，弹性背腔扩张

式消声器相较于刚性背腔具有更低的固有频率和更强的低频耦合作用。边界约束对传递损失的影响主要体现

在 1000 Hz以上，释放边界约束可使传递损失峰值向低频移动并增大峰值，从而提升消声性能。此外，背腔长度

或半径的增大会使传递损失曲线向低频移动，其中背腔半径对消声器的声学性能影响更为显著；弹性壁厚度或杨

氏模量的减小会使传递损失曲线进一步向低频移动。
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Acoustic characteristics analysis of expansion
muffler with flexible back cavity

HOU Jiu−xiao, YUAN Su−wei, ZHU Hai−chao
(National Key Laboratory on Ship Vibration and Noise, Naval University of Engineering, Wuhan 430033, China)

Abstract: Compared  with  an  expansion  muffler  with  a  rigid  back  cavity,  the  expansion  muffler  with  a
flexible  back  cavity  has  better  low-frequency  noise  reduction  performance.  However,  most  of  the  current
calculation methods for expansion mufflers with the flexible back cavity are based on transfer matrix methods
under  the  plane  wave  assumption.  The  calculation  error  of  such  methods  increases  with  acoustic-structure
coupling,  and  it  is  difficult  to  obtain  the  modal  function  of  the  flexible  structure  under  elastic  boundary
conditions with traditional calculation methods. Therefore, this paper proposed a calculation method based on
the  energy  principle  that  does  not  rely  on  the  plane  wave  assumption.  The  model  of  the  muffler  is
decomposed  into  three  sub-acoustic  cavities,  and  these  cavities  are  coupled  to  each  other  through  coupling
surfaces.  Then, the sound pressure function of the sound field and the displacement function of the flexible
structure  are  expanded  into  three-dimensional  and  two-dimensional  Chebyshev  series  respectively,  and  the
Rayleigh-Ritz  method  was  used  to  solve  the  unknown  coefficients  in  the  Chebyshev  series.  The  sound
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pressure and transmission loss of the muffler were obtained, and the correctness of the theoretical model was
verified  by  comparing  it  with  the  FEM results.  Finally,  the  coupling  characteristics  were  analyzed,  and  the
effects of boundary constraints and muffler parameters on transmission loss were studied.  The results show
that  the  expansion  muffler  with  a  flexible  back  cavity  has  a  lower  natural  frequency  and  stronger  low-
frequency  coupling  effect  than  that  with  a  rigid  back  cavity.  The  impact  of  boundary  constraints  on
transmission loss is mainly reflected above 1000 Hz. When boundary constraints are released, the peak value
of  transmission  loss  moves  to  low  frequencies  and  increases.  This  shift  is  conducive  to  improving  sound
attenuation performance. As the back cavity’s length or radius increases, the transmission loss curve moves to
the  low frequency,  and  the  influence  of  back  cavity’s  radius  on  the  acoustic  performance  of  the  muffler  is
more obvious. As the thickness of the flexible wall or Young's modulus decreases, the transmission loss curve
will move further to the low frequency.
Key words: flexible  back  cavity;  coupling  characteristics;  boundary  constraint;  transmission  loss;  energy

principle 

0  引　言

管路系统广泛应用于船舶领域，目前船舶管路多使用刚性壁扩张式消声器进行管路消声，然而其

尺寸过大且低频消声性能有待提升。Huang[1−2] 提出了一种管道膜式消声器，将管路中的刚性管壁替换

为一段张紧的弹性薄膜，弹性薄膜与声场的耦合作用增强了内部声波的反射作用，在低频取得了较好的

宽带消声效果且提高了消声器的流通性。由于膜结构需要非常大的张紧力，在工程应用中较难实现，

Huang[3] 将弹性薄膜替换为弹性板并建立了板式消声器的理论模型；随后 Wang等[4−5] 对固支边界条件

下板式消声器进行了优化设计及试验验证。Du等[6] 分析了不规则背腔板式消声器的声学性能，发现通

过改变背腔倾角，可以降低最低吸声频率。Liu等[7] 的研究表明，在非均匀边界条件下，弹性板侧边的

约束是影响板式消声器耦合效应及优化设计时的重要参数。何涛等[8−9] 基于无限长管道和封闭空间的

声格林函数法，结合弹性板的简正模态理论，建立了矩形截面低频宽带板式水动力噪声消声理论，随后

进行了参数化分析。刘晓昂等[10] 针对车用进气管路中的噪声问题，以柔性壁扩张式消声器为研究对

象，对比分析了刚性壁消声器与柔性壁消声器的消声性能，并基于正交试验分析了各个参数对传递损失

的影响。侯九霄等[11] 基于模态叠加法和 Kirchhoff-Helmholtz积分公式建立了水介质圆形截面弹性壁

扩张式消声器的结构–声耦合模型。

现有文献多基于平面波假设来求解弹性壁消声结构。然而随着声固耦合作用的增强，平面波假设

的适用性降低，导致求解结果存在偏差。另外，模态叠加法局限于经典边界条件，弹性边界条件下弹性

结构的模态函数难以获取，难以处理实际工程中存在的弹性边界。本文采用能量原理，将声压和位移展

开为 Chebyshev级数，结合 Rayleigh-Ritz法求解消声器内部声压及传递损失，并通过有限元结果对理论

结果进行验证。此外，将本文方法的求解结果与传统的模态叠加法的结果进行对比。最后分析了结构

边界和参数对传递损失的影响规律。本文提出的计算方法为消声器优化设计提供了一定的理论指导。 

1  理论推导
 

1.1 模型描述

V1 V2 V3 S 1 Ω1 Ω2 V1 V2

Ω1 V2 V3 Ω2 S 1 V2

弹性背腔扩张式消声器结构示意图如图 1所示。采用结构分解法将消声器结构分解为 3个子声

腔（ ， ， ），1个弹性圆柱壳 ，2个子声腔耦合面（ ， ）。其中，入口声腔 与主声腔 通过耦

合面 相互耦合，主声腔 与出口声腔 通过耦合面 相互耦合，弹性圆柱壳 与主腔室 相互作用
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构成弹性背腔。采用柱坐标系（o-x,  , r），子声腔

的长度和半径分别为 和 （i=1，2，3），介质声速

为 ，密度为 。弹性圆柱壳密度为 ，杨氏模

量为 ，泊松比为 ，厚度为 。圆柱壳在轴向、

周向和径向的位移分别用 、 和 表示。在子声

腔 的入口端面设置源强为 的面声源来获得

平面波激励[12]。子声腔 的出口端面定义为无

反射边界，可通过设置出口阻抗为 来实现。

kx kθ kr

Kr x2 = 0 x2 = L2 kx0 kθ0 kr0

壳体两端分别设置四组均匀分布的弹簧约

束，三组线性弹簧（ ， ， ）和一组旋转弹簧

（ ），在 和 处分别记为 ， ， ，

Kr0 kx1 kθ1 kr1 Kr1 k = K = 0

k = 1012 K = 0 k = K = 1012 k K

和 ， ， ， 。通过改变弹簧刚度系数的大小来实现任意边界的设置，  N/m表示自由

边界，  N/m且  N/m表示简支边界，  N/m表示固支边界，当 和 取中间值时可

模拟弹性边界条件[7]。 

1.2 能量原理求解

（1）声压与结构位移的级数形式

θ

θ

按照瑞利-里兹法，需选择合适的试函数对耦合模型的拉格朗日函数进行求解。Chebyshev级数具

有良好的收敛性 [12]，因此本文选用 Chebyshev级数作为半径 r及轴线 x方向上的容许函数。然而，

Chebyshev级数不具有对称性，而圆柱形耦合声腔在圆周 方向具有对称模态和反对称模态，单纯使用

Chebyshev级数无法表征这种对称模态和反对称模态，所以在圆周 方向选用具有奇偶对称性的傅里叶

级数，从而，圆柱形声腔内的声压及圆柱壳结构位移函数可表示为

pi (x，r，θ) =
∞∑

m=0

∞∑
n=0

∞∑
l=0

Ai
mnlTm (x)Tn (r)cos(lθ)+

∞∑
m=0

∞∑
n=0

∞∑
l=1

A
i

mnlTm (x)Tn (r) sin(lθ) (1)

u(x，θ) =
∞∑

m=0

∞∑
l=0

B1
mlTm (x)cos(lθ)+

∞∑
m=0

∞∑
l=1

B
1

mlTm (x) sin(lθ)

v(x，θ) =
∞∑

m=0

∞∑
l=0

B2
mlTm (x)cos(lθ)+

∞∑
m=0

∞∑
l=1

B
2

mlTm (x) sin(lθ)

w(x，θ) =
∞∑

m=0

∞∑
l=0

B3
mlTm (x)cos(lθ)+

∞∑
m=0

∞∑
l=1

B
3

mlTm (x) sin(lθ)

(2)

Ai
mnl A

i

mnl Vi B1
ml B

1

ml B2
ml B

2

ml B3
ml B

3

ml

θ Tm(x) Tn(r) Tm(x)

Tm(x) = cos(marccos x)

其中， 和 为声腔 声压容许函数中的未知系数， 、 、 、 、 、 分别为圆柱壳体在轴

向 x，周向 及径向 r的位移容许函数的未知系数。 和 为 Chebyshev多项式，以 为例，其

表达式为 。

此外，由于 Chebyshev多项式定义区间为[−1，1]，需要进行坐标变换

αi =
2xi

Li
−1

γi =
2ri

Ri
−1

(3)

（2）耦合结构的拉格朗日方程

分别构建圆柱声腔及圆柱壳的拉格朗日函数

 

V2 V3Q0 ZoutΩ2

xi,u

θi,v

Ω1V1

kx0
kθ0

kr0
Kr0

Kr1 kr1

kx1
kθ1

ri,w

S1

 

图 1  弹性背腔扩张式消声器结构示意图

Fig.1  Structure diagram of the expansion muffler with a flex-
ible back cavity
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Lc1 = Uc1−Tc1−W12−WQ

Lc2 = Uc2−Tc2−Ws2c+W21−W23

Lc3 = Uc3−Tc3+W32−WZout

Ls = Us+Usp−Ts+Wc2s

(4)

Uci，Tci，WQ，Wi j，WZout Vi其中， 分别表示声场 的声势能、声动能、声源做功、耦合面做功和出口阻抗

做功，具体表达式为

Uci =
Ri

2Li

16ρ0c0
2

2πw
0

1w
−1

1w
−1

(γi+1) pi
2dαidγidθi (5)

Tci =
Ri

2Li

4ρ0ω2

2πw
0

1w
−1

1w
−1

 (γi+1)
Li

2

(
∂pi

∂αi

)2

+
(γi+1)

Ri
2

(
∂pi

∂γi

)2

+
1

Ri
2 (γi+1)

(
∂pi

∂θi

)2dαidγidθi (6)

WQ =
w Q0 p1|α1=−1

jω
ds (7)

Wi j = −
R2

i

4ρω2Li

2πw
0

1w
−1

(γi+1)
(

pi∂pi

Li∂αi
−

p j∂pi

Li∂αi
+

pi∂p j

L j∂α j

)
dγidθi (8)

WZout = −
R3

2

8jωZout

2πw
0

1w
−1

(γ3+1)p3
2(1,γ3, θ3)dγ3dθ3 (9)

Us、Ts、Usp

Sanders壳体理论能较好地表征薄壁圆柱壳的固有特性[13]，且具有较好的计算精度，因此本文基于

Sanders薄壳理论构建圆柱壳耦合结构动力学模型。 分别表示圆柱壳应变势能、动能和边

界势能，表达式为

Us =
L2R2Eshs

4(1−µ2)

2πw
0

1w
−1


(

2
L2

∂u
∂α
+
∂v

R2∂θ
+

w
R2

)2

− 4(1−µ)
L2

∂u
∂α

(
∂v

R2∂θ
+

w
R2

)
+

(1−µ)
2

(
2
L2

∂v
∂α
+
∂u

R2∂θ

)2
dαdθ+

L2R2Esh3
s

48(1−µ2)

2πw
0

1w
−1


(

4
L2

2

∂2w
∂α2
+
∂2w

R2
2∂θ

2

)2

−2(1−µ)[ 4
L2

2R
2
2

∂2w
∂α2

∂2w
∂θ2
−

(
2

L2R2

∂2w
∂α∂θ

)2

]

dαdθ+

L2Esh3
s

48R2 (1−µ2)

2πw
0

1w
−1

−8µ
L2

2

∂v
∂θ

∂2w
∂α2
− 2

R2
2

∂v
∂θ

∂2w
∂θ2
+

(
∂v

R2∂θ

)2

− 16(1−µ)
L2

2

∂v
∂α

∂2w
∂α∂θ

+
8(1−µ)

L2
2

(
∂v
∂α

)2
dαdθ (10)

µ Es其中， 和 分别为泊松比和杨氏模量。

Ts= =
ω2L2R2ρshs

4

2πw
0

1w
−1

[
u2+ v2+w2

]
dαdθ (11)

Usp =
1
2

2πw
0

kx0u2+ kθ0v2+ kr0w2+
4
L2

2

Kr0

(
∂w
∂α

)2
α=−1

R2dθ+
1
2

2πw
0

kx1u2+ kθ1v2+ kr1w2+
4
L2

2

Kr1

(
∂w
∂α

)2
α=1

R2dθ (12)

Ws2c V2 Wc2s V2

Ws2c =Wc2s

其中， 为圆柱壳振动对声腔 的做功项， 为声腔 声压变化对圆柱壳的做功项，由牛顿第二定

律可知 ，其表达式为

Ws2c =Wc2s =
L2R2

2

2πw
0

1w
−1

w(α,θ)p2(α,1, θ)dαdθ (13)

（3）求解过程

采用里兹法对公式中的所有未知系数取极值
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∂Lc1

∂A1
mnl

= 0，
∂Lc2

∂A2
mnl

= 0，
∂Lc3

∂A3
mnl

= 0，

∂Lc1

∂A
1

mnl

= 0，
∂Lc2

∂A
2

mnl

= 0，
∂Lc3

∂A
3

mnl

= 0，

∂Ls

∂B1
ml

= 0，
∂Ls

∂B2
ml

= 0，
∂Ls

∂B3
ml

= 0，

∂Ls

∂B
1

ml

= 0，
∂Ls

∂B
2

ml

= 0，
∂Ls

∂B
3

ml

= 0

(14)

得到 12组线性方程，以矩阵形式描述为

(K+ωZ−ω2 M)E = Q (15)

通过求解，系数矩阵为

E = (K+ωZ−ω2 M)−1Q (16)

将系数代入公式（1）和（2），即可得到耦合结构内任一点处的声压响应以及圆柱壳上任一点的振动

响应。 

1.3 传递损失

为了反映消声器的消声性能，采用传递损失作为评价指标，传递损失计算公式为

T L = 10lg
(

Win

Wout

)
= 20lg

∣∣∣∣∣ pin

pout

∣∣∣∣∣ (17)

Win Wout

pin pout

其中， 和 分别为消声器入口的入射声功率和消声器出口的透射声功率，对于进出口截面相同的

消声器，可用入口入射声压 及出口透射声压 来计算。 

2  理论验证

取文献[11]中参数对本文计算方法进行理论模型的验证，具体参数如表 1所示。
  

表 1  弹性背腔扩张式消声器的几何参数与材料参数

Tab.1  Geometric and material parameters of the muffler with a flexible back cavity
 

L1 /mm L2 /mm L3 /mm R1 /mm R2 /mm R3 /mm Es /GPa hs /mm µ ρs /（kg·m−3）

200 600 200 50 150 50 30 6 0.48 1200
  

2.1 边界弹簧刚度值的确定

模拟结构边界的固支或者简支时，对于不同的结构形式，弹簧刚度值有不同的取值，取值不宜过

大，否则将导致刚度矩阵演变为病态矩阵。经典边界条件下圆柱壳的固有频率见表 2。其中，C-C表示

圆柱壳两端固支，即两端的四个边界弹簧均设置为无穷大，S-S表示圆柱壳两端简支，即两端的线性弹

簧 k为无穷大而旋转弹簧 K为零。表中给出了当刚度值取 1012 时，前八阶固有频率的理论结果与

FEM结果的误差值，两端固支时最大误差为 1.06%，两端简支时最大误差为 1.00%，表明理论计算的准

确性。当刚度值取 1012 时，圆柱壳前八阶固有频率已经收敛，在实际计算时证明该值已经足够大可以

模拟无穷大值，无特别说明，后文中均选取 1012 来模拟刚度值为无穷大的情形。
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表 2  经典边界条件下圆柱壳的固有频率（Hz）
Tab.2  Natural frequency of cylindrical shells under classical boundary conditions （Hz）

 

边界条件 模态阶数
理论结果 FEM

结果

误差

（%）k/K=109 k/K=1010 k/K=1011 k/K=1012 k/K=1013 k/K=1014

C-C

1 722.34 792.64 811.03 813.18 813.39 813.41 810.64 0.31
2 792.79 934.30 964.54 967.92 968.26 968.30 967.16 0.08
3 1095.71 1118.66 1125.66 1126.51 1126.60 1126.60 1119.20 0.65
4 1336.79 1425.63 1449.58 1452.43 1452.72 1452.75 1448.60 0.26
5 1375.56 1468.56 1484.22 1486.16 1486.36 1486.38 1476.60 0.65
6 1418.83 1595.66 1629.76 1633.37 1633.73 1633.77 1633.20 0.01
7 1698.03 1706.37 1709.18 1709.54 1709.57 1709.57 1692.80 0.99
8 1771.74 1924.39 1932.76 1933.84 1933.95 1933.96 1913.50 1.06

S-S

1 698.60 773.90 794.20 796.58 796.82 796.85 794.76 0.23
2 753.19 909.24 942.36 946.06 946.43 946.47 946.25 0.02
3 1084.20 1108.92 1116.91 1117.89 1117.99 1118.00 1111.00 0.62
4 1259.00 1372.80 1403.60 1407.25 1407.62 1407.66 1405.40 0.13
5 1342.97 1427.53 1447.26 1449.73 1449.99 1450.01 1441.90 0.54
6 1369.69 1580.47 1616.73 1620.56 1620.94 1620.98 1621.00 0.03
7 1676.54 1700.12 1703.53 1703.97 1704.01 1704.02 1687.60 0.97
8 1690.92 1881.67 1906.72 1908.12 1908.26 1908.27 1889.30 1.00

  

2.2 有限元验证

ρ0

c0

为进一步验证理论的准确性，采用 COMSOL Multiphysics中声−壳耦合模块，求得边界条件为两端

简支时，弹性背腔扩张式消声结构的传递损失曲线如图 2所示。消声结构内部介质为水， =
1000 kg/m3， =1500 m/s。通过对比发现，本文方法计算结果与有限元计算结果吻合较好，而传统的传递

矩阵法与有限元结果存在偏差，并且这种偏差会随着弹性管壁厚度的减小而增大。因为传递矩阵法基

于平面波假设，弹性管壁越薄，与内部声腔的耦合作用越强，非平面波化越严重，从而导致传递损失的计

算结果出现偏差。而本文计算方法基于能量法，并没有平面波假设这一前提，因此计算结果更为准确。图 3
给出了两端固支时，耦合结构传递损失的理论计算结果与有限元计算结果，两者吻合较好，表明本文方

法能较好地模拟不同结构边界条件下的耦合结构的耦合作用。在运用传递矩阵法求解弹性边界条件下

的耦合振动时，其振动模态函数难以直接表示，而本方法只需要重新计算边界势能对应的刚度矩阵即

可，计算更为简单高效。另外，值得一提的是，本文求解方法同样适用于空气介质消声器的声学分析，若

将弹性壁的杨氏模量设置为无穷大即可模拟刚性背腔消声器。 
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图 2  简支条件下理论结果与有限元结果的对比

Fig.2  Comparison of theoretical and FEM results under
simply supported conditions
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图 3  固支条件下理论结果与有限元结果的对比

Fig.3  Comparison of theoretical and FEM results under fixed
supported conditions
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3  耦合特性分析

Q本节将讨论结构参数对耦合结构固有特性的影响，将公式（15）中声源激励向量 置零，可计算得到

耦合结构的固有频率。结构参数与上一节保持一致，内部介质为水，圆柱壳两端结构边界为固支。分别

计算得到弹性背腔扩张式消声结构以及刚性背腔扩张式消声结构的固有频率，结果见表 3。可以看出，

弹性背腔具有更低的固有频率，低频耦合作用更强，这也印证了文献[11]中弹性背腔扩张式消声结构在

低频范围内比刚性背腔扩张式消声结构具有更好的消声性能的结论。
  

表 3  不同消声结构的前八阶固有频率

Tab.3  First eight natural frequencies of different noise reduction structures
 

频率类型
不同模态阶数的固有频率 /（Hz）

1 2 3 4 5 6 7 8
刚性背腔 1112.2 1621.8 1815.0 2592.4 2945.5 3213.9 3750.0 3874.9
弹性背腔 304.6 321.7 464.2 477.3 558.4 584.8 623.2 674.5

 

Es ρs hs表 4~6给出了不同弹性管壁参数（ ， ， ）下固有频率。可以看出，单独改变某一参数，耦合结构

固有频率的变化规律相似。杨氏模量越低，密度越大，厚度越小，耦合结构的固有频率更低，这与文献

[11]中传递损失峰值向低频移动的结论相印证。
  

Es表 4  杨氏模量 对固有频率的影响

Tab.4  Effect of Young’s modulus on natural frequency
 

Es

杨氏模量

/GPa
不同模态阶数的固有频率 /（Hz）

1 2 3 4 5 6 7 8
10 175.9 185.9 268.2 277.4 322.8 360.2 367.7 390.9
30 304.6 321.7 464.2 477.3 558.4 584.8 623.2 674.5
210 802.9 843.9 965.9 1192.5 1221.9 1460.3 1578.1 1634.5

  

ρs表 5  密度 对固有频率的影响

Tab.5  Effect of density on natural frequency
 

ρs

密度

/（kg·m−3）

不同模态阶数的固有频率 /（Hz）
1 2 3 4 5 6 7 8

1200 304.6 321.7 464.2 477.3 558.4 584.8 623.2 674.5
2700 280.9 301.6 421.2 454.7 513.0 563.8 580.5 630.1
7800 228.6 253.8 332.9 395.8 414.5 443.2 523.8 525.9

 

  

hs表 6  厚度 对固有频率的影响

Tab.6  Effect of thickness on natural frequency
 

hs

厚度

/（mm）

不同模态阶数的固有频率 /（Hz）
1 2 3 4 5 6 7 8

4 215.6 261.6 278.3 394.9 418.6 432.4 437.2 492.8
6 304.6 321.7 464.2 477.3 558.4 584.8 623.2 674.5
8 374.9 405.1 544.2 654.1 674.7 687.8 778.0 855.0

  

4  边界约束分析

Kr0 Kr1

参数与前文保持一致，本节探究圆柱壳两端边界约束对传递损失的影响。令两侧旋转约束 K
（ ， ）为零，而线性约束无穷大，即简支边界。从图 4中可以看出，传递损失峰值随着旋转约束的释
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放而向低频移动，但仅在中高频变化较为明显，在 1000 Hz以下，旋转约束的影响并不大。

Kr0 Kr1 kx0 kθ0 kr0 kx1 kθ1 kr1令两侧旋转约束 K （ ， ）为零，改变线性约束 k （ ， ， ， ， ， ，）。不同 k值对应的传

递损失曲线如图 5所示。结果表明减小线性约束，传递损失曲线将进一步向低频移动，当 k值取值范围

为 106~1010 N/m时，变化最为明显，当 k <106 N/m时，边界趋于自由边界，当 k >1010 N/m时，边界趋于简

支边界，继续改变线性约束刚度值，传递损失曲线基本没有变化。

以上分析表明，圆柱壳结构两端边界条件对低频范围内的传递损失的影响较小，改变边界条件对

1000 Hz以上产生一定影响，完全释放边界约束，传递损失峰值将向低频移动，且峰值增大，有利于提升

结构的消声性能。 

5  背腔参数分析
 

5.1 背腔尺寸

设置弹性背腔的长度分别为 L2=400 mm、L2=600 mm和 L2=800 mm，其余参数与表 1保持一致，得

到不同背腔长度对弹性背腔扩张式消声器传递损失的影响如图 6所示。设置弹性背腔的半径分别为

R2=100 mm、R2=150 mm和 R2=200 mm，得到不同背腔半径对传递损失的影响如图 7所示。随着背腔

长度和背腔半径的增大，传递损失曲线向低频移动，背腔半径的变化对声学性能影响较背腔长度更为显

著，在安装空间允许的情况下可以适当增大背腔半径。 
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图 4  简支边界与固支边界下的传递损失曲线

Fig.4  Transmission loss curves under simply and fixed
supported boundary
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图 5  不同线性刚性 k下的传递损失曲线

Fig.5  Transmission loss curves under different linear
stiffnesses k
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图 6  背腔长度对传递损失的影响

Fig.6  Influence of back cavity length on transmission loss
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图 7  背腔半径对传递损失的影响

Fig.7  Influence of back cavity radius on transmission loss
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5.2 弹性壁参数

设置弹性壁的厚度分别为 hs=4 mm、hs=6 mm和 hs=8 mm，其余参数与表 1保持一致，得到不同弹

性壁厚度对弹性背腔扩张式消声器传递损失的影响如图 8所示。设置弹性壁的杨氏模量分别为 Es=
20 GPa、Es=30 GPa和 Es=40 GPa，得到不同杨氏模量对传递损失的影响如图 9所示。综合上述分析可

知，相比于刚性背腔消声器，弹性背腔消声器具有更优异的低频消声性能。随着弹性壁的厚度和杨氏模

量的减小，传递损失曲线将进一步向低频移动。 

6  结　论

本文建立了一种基于能量原理求解弹性背腔扩张式消声器传递损失的计算方法，首先通过将声场

及结构位移场展开为 Chebyshev多项式级数，然后结合 Rayleigh-Ritz法对消声器动力学方程进行了求

解，进而得到传递损失。最后分析了消声结构的耦合特性以及边界约束对传递损失的影响，结果表明：

（1）本文计算方法与有限元结果吻合良好，且相较于传递矩阵法，本方法更加适用于弹性结构与内

部声场的强耦合作用。

（2）弹性背腔扩张式消声器比刚性背腔扩张式消声器具有更低的固有频率，低频耦合作用更强；弹

性壁的杨氏模量和厚度越小、密度越大，耦合作用越强。

（3）弹性壁的边界约束对低频范围内的传递损失影响较小，释放边界约束，对 1000 Hz以上影响明

显，传递损失峰值将向低频移动，且峰值增大，有利于提升结构的消声性能。

（4）随着背腔长度和背腔半径的增大，传递损失曲线向低频移动，背腔半径对消声器的声学性能影

响更为明显；相比于刚性背腔消声器，弹性背腔消声器具有更优异的低频消声性能，随着弹性壁的厚度

和杨氏模量的减小，传递损失曲线将进一步向低频移动。

参　考　文　献：  

Huang L X. A theoretical  study of  duct  noise  control  by  flexible  panels[J].  Journal  of  the  Acoustical  Society  of  America,

1999, 106(4): 1801‒1809.

[1]

Huang L X. Modal analysis of a drumlike silencer[J]. Journal of the Acoustical Society of America, 2002, 112: 2014‒2025.[2]

Huang  L  X.  Broadband  sound  reflection  by  plates  covering  side-branch  cavities  in  a  duct[J].  Journal  of  the  Acoustical

Society of America, 2006, 119(5): 2628‒2638.

[3]

 

0 500 1000 1500 2000
0

10

20

30

40

传
递

损
失

/d
B

f/Hz

hs=4 mm
hs=6 mm
hs=8 mm
刚性

 

图 8  弹性壁厚度对传递损失的影响

Fig.8  Influence of flexible wall thickness on
transmission loss

 

0 500 1000 1500 2000
0

10

20

30

40

传
递

损
失

/d
B

f/Hz

Es=20 GPa
Es=30 GPa
Es=40 GPa
刚性

 

图 9  弹性壁杨氏模量对传递损失的影响

Fig.9  Influence of flexible wall Young's modulus on
transmission loss

496 船舶力学 第 30 卷第 3 期

https://doi.org/10.1121/1.2186431
https://doi.org/10.1121/1.2186431


Wang C Q, Han J, Huang L X. Optimization of a clamped plate silencer[J]. Journal of the Acoustical Society of America,

2007, 121(2): 949‒961.

[4]

Wang C Q, Cheng L, Huang L X. Realization of a broadband low-frequency plate silencer using sandwich plates[J]. Journal

of Sound and Vibration, 2008, 318(4): 792‒808.

[5]

Du  J,  Liu  Y,  Wang  Y,  et  al.  Vibro-acoustic  analysis  of  an  elastically  restrained  plate  duct  silencer  backed  by  irregular

acoustical cavity[J]. Applied Acoustics, 2018, 138: 60‒71.

[6]

Liu  Y,  Du  J.  Structure-acoustic  interaction  of  a  three-dimensional  panel-cavity-duct  system  with  non-uniform  boundary

restrains[J]. Journal of Fluids and Structures, 2018, 79: 94‒114.

[7]

何　涛, 李东升, 孙玉东, 等. 低频宽带板式水动力噪声消声器理论[J]. 船舶力学, 2014, 18(Z1): 191‒200.

He T, Li D S, Sun Y D, et al. Theory on plate-silencer with low frequency and broadband hydrodynamic noise attenuation

characteristics[J]. Journal of Ship Mechanics, 2014, 18(Z1): 191‒200. (in Chinese)

[8]

何　涛, 孙　刚, 孙玉东, 等. 充液背腔板式水动力噪声消声器参数分析[J]. 船舶力学, 2014, 18(4): 459‒469.

He T, Li D S, Sun Y D, et al. Parameter analysis on hydrodynamic noise plate-silencer with fluid cavity[J]. Journal of Ship

Mechanics, 2014, 18(4): 459‒469. (in Chinese)

[9]

刘晓昂, 韩子康, 李　浩, 等. 柔性壁扩张式消声器的消声性能分析及优化[J]. 振动与冲击, 2023, 42(21): 142‒148.

Liu X A, Han Z K, Li H, et al. Analysis and optimization of silencing performance of flexible wall expansion muffler[J].

Journal of Vibration and Shock, 2023, 42(21): 142‒148. (in Chinese)

[10]

侯九霄, 朱海潮, 毛荣富, 等. 弹性壁扩张式消声器传递损失特性研究[J]. 船舶力学, 2021, 25(4): 517‒525.

Hou J X, Zhu H C, Mao R F, et al. Transmission loss characteristics of expansion muffler with flexible walls[J]. Journal of

Ship Mechanics, 2021, 25(4): 517‒525. (in Chinese)

[11]

许　强 , 刘伊凡 , 陈跃华 , 等 . 非对称阻抗插入管消声器的 Chebyshev-变分法建模与求解 [J]. 声学学报 , 2021,

46(4): 594‒604.

Xu Q, Liu Y F, Chen Y H, et al. Modeling and solving of inserted-pipe muffler with unsymmetrical wall impedance based

on Chebyshev-variational method[J]. ACTA Acustica, 2021, 46(4): 594‒604. (in Chinese)

[12]

Qin  Z,  Chu  F,  Zu  J.  Free  vibrations  of  cylindrical  shells  with  arbitrary  boundary  conditions:  A  comparison  study[J].

International Journal of Mechanical Sciences, 2017, 133: 91‒99.

[13]

第 3期 侯九霄等：弹性背腔扩张式消声器声学特性分析 497

https://doi.org/10.1121/1.2427126
https://doi.org/10.1016/j.jsv.2008.04.054
https://doi.org/10.1016/j.jsv.2008.04.054
https://doi.org/10.1016/j.apacoust.2018.03.004
https://doi.org/10.3969/j.issn.1007-7294.2014.h1.023
https://doi.org/10.3969/j.issn.1007-7294.2014.h1.023
https://doi.org/10.13465/j.cnki.jvs.2023.21.017
https://doi.org/10.13465/j.cnki.jvs.2023.21.017
https://doi.org/10.15949/j.cnki.0371-0025.2021.04.011
https://doi.org/10.15949/j.cnki.0371-0025.2021.04.011
https://doi.org/10.1016/j.ijmecsci.2017.08.012

	0 引　言
	1 理论推导
	1.1 模型描述
	1.2 能量原理求解
	1.3 传递损失

	2 理论验证
	2.1 边界弹簧刚度值的确定
	2.2 有限元验证

	3 耦合特性分析
	4 边界约束分析
	5 背腔参数分析
	5.1 背腔尺寸
	5.2 弹性壁参数

	6 结　论
	参考文献

