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研究论文

蜂窝层芯夹层板结构振动与传声特性研究
1)

任树伟 辛锋先 卢天健 2)

(西安交通大学航天航空学院机械结构强度与振动国家重点实验室，西安 710049)

摘要 蜂窝层芯夹层板应用于飞行器、高速列车等交通工具的主体及底板结构时需要考虑其振动及隔声特性.针

对声压激励下的四边简支蜂窝层芯夹层板结构，应用基于 Reissner夹层板理论的结构振动方程建立了的声振耦

合理论模型 (声压以简支模态双级数的形式引入振动控制方程)，结合流固耦合条件求解了声振耦合系统控制方

程，应用有限元模拟对理论预测进行了验证. 基于理论模型的数值计算结果，系统研究了蜂窝层芯夹层板结构

的振动特性和传声特性，刻画了层芯厚度、蜂窝壁厚、夹层板面内尺寸和声压入射角度等关键系统参数对夹层

板振动和传声特性的影响，为此类结构的工程优化设计提供了必要的理论参考.
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引 言

蜂窝层芯夹层板结构具有优良的力学特性，可

同时满足轻质、结构刚度/强度寿命要求以及复杂形

状的成型工艺要求，被广泛用作航空航天飞行器、

舰船的外壳结构以及高速列车等交通工具的主体及

底板结构 [1-6].由于蜂窝层芯夹层板所处的工况环境

使其经常面临振动载荷和声压载荷激励，故有必要

深入研究其振动和隔声特性.

针对夹层板结构振动特性的研究主要有 Reiss-

ner理论、Hoff理论和 Prusakov--杜庆华理论 [7]，

但考虑夹层板结构振动和声学耦合的研究还不够充

分.从中厚板 (Mindlin板)理论 [8-10]入手并考虑结构

的剪切变形，Wang等 [8]建立了无限大正交异性夹层

板的振动控制方程，发现剪切刚度对夹层板的传声

特性影响显著，在进行理论建模和夹层板优化设计

时不可忽略，但该研究的不足之处是未考虑边界条

件的影响；考虑上/下面板与层芯的相互作用 [11-18]，

Xin 等 [11] 建立了有限大双层隔板结构 (层芯为封闭

的空气腔)的理论模型，实现了对此种结构的全面考

察 (含边界条件)，同时发现声速势能法具有很好的

拓展性，经过进一步发展可应用于平行加筋夹层板

及正交加筋夹层板的振动与隔声研究. 基于 Hamil-

ton变分原理 [19-20]，Ruzzene[19]建立了蜂窝层芯夹层

梁的振动和声辐射性能的有限元模型，重点讨论了

蜂窝几何参数对结构振动和声辐射的影响；相较于

直接由商业软件建立的有限元模型，该模型减少了

单元数量且提高了数值计算精度.最近，Zhou等 [21]

应用统计能量分析法研究了复杂夹层结构 --泡沫填

充蜂窝夹层板的传声损失，其精确性依赖于模态密

度、内部损耗因子以及结构的耦合损耗因子参数的

准确估量.此外，Palumbo等 [22]通过实验研究发现，

增加蜂窝层芯中的空洞和凹陷可提高蜂窝夹层板的

传声损失，但未解释其物理机制.

综上，针对有限大蜂窝层芯夹层板结构的声振

耦合行为，国内外目前尚未开展理论建模研究.相对

于数值模拟，理论建模不仅可节省计算时间，还可

为数值模拟和结构优化设计提供理论参考，并进一

步揭示物理机理. 有鉴于此，针对简谐声压激励作

用下的四边简支蜂窝层芯夹层板结构，基于 Reissner

夹层板理论的振动控制方程，本文建立了声振耦合

理论模型：该模型采用了由应变能等效原理得到的

层芯等效弹性参数，考虑了蜂窝层芯的剪切变形；

将声压激励载荷以简支模态级数的形式引入振动控

制方程，结合流固耦合条件，对控制方程进行了数

值求解. 为验证理论模型的正确性，分别应用商业

软件 ANSYS和 LMS Virtual. Lab Acoustics对四边简

支蜂窝层芯夹层板结构进行了振动和声学特性模拟.
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最后，基于理论模型，系统研究了层芯厚度、蜂窝壁

厚、夹层板面内尺寸、声压入射角度等对蜂窝层芯夹

层板振动和传声特性的影响及其物理机制.

1 理论模型

1.1 问题说明

考虑如图 1所示的四边简支蜂窝层芯夹层板 (xy

平面位于夹层板中面)，由铝制的上面板、下面板和

正六边形蜂窝层芯胶结组成. 主要几何参数包括：

上下面板的厚度 d、长度 a、宽度 b，蜂窝层芯的厚

度 h，蜂窝壁的长度 l、厚度 t.假设上/下面板均为薄

板，满足 d� h.简谐平面声波 p以仰角 ϕ和方位角

θ斜入射到上面板并诱发振动，该振动通过蜂窝层芯

的结构连接引发下面板振动，进而辐射声波 (图 1).

通常，蜂窝层芯充盈着空气. Xin 等 [13] 的理论

研究发现：相对于层芯与上/下面板的结构连接，蜂

窝层芯中的空气与面板之间的流固耦合作用属于弱

连接，对结构整体的振动和声学特性影响较小.本文

将应用结构的整体振动控制方程而忽略蜂窝层芯中

空气的影响.

(a)整体图

(a) Global view

(b)局部放大图

(b) Partial enlarged view

(c)侧视图

(c) Side view

图 1 四边简支蜂窝层芯夹层板结构传声示意图

Fig. 1 Schematic of sound transmission through a rectangular, simply

supported honeycomb sandwich panel

1.2 振动理论模型

鉴于上/下面板均为薄板，故认为应力沿面板厚

度均匀分布，即假定面板处于薄膜应力状态，仅承受

面内轴力，不承受横向剪力.由于层芯相对较软，故

忽略层芯中平行于 xy平面的应力分量 (σx = σy =

τxy = 0)，即假定层芯仅承受横向剪力.此外，假定垂

直于夹层板中面 (z = 0)的直线段在变形后仍为直线

段，但不再垂直于挠曲后的中面：ϕx, ϕy代表变形前

垂直于中面的直线段在变形后的转角，w代表中面

的挠度.

应用 Reissner夹层板理论，板中合力矩、合剪力

与广义位移 ϕx, ϕy和 w的关系可表示如下

Mx = −D

(
∂ϕx

∂x
+ υf

∂ϕy

∂y

)

My = −D

(
υf
∂ϕx

∂x
+
∂ϕy

∂y

)

Mxy = −1
2

D (1− υf )

(
∂ϕy

∂x
+
∂ϕx

∂y

)

Qx = C

(
∂w
∂x
− ϕx

)

Qy = C

(
∂w
∂y
− ϕy

)



(1)

式中，夹层板抗弯刚度 D =
Ef (h + d)2 d

2
(
1− υ2

f

) ，层芯剪切

刚度 C = Geh.由应变能等效原理可得层芯等效剪切

模量 Ge = Gx = Gy =
1√
3

t
l
Gf，其中 Ef , υf 和 Gf 分别

代表面板材料的弹性模量、泊松比和剪切弹性模量.

基于 Reissner夹层板理论，蜂窝层芯夹层板沿 3

个坐标方向的平衡方程为
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∂Mx

∂x
+
∂Mxy

∂y
− Qx = 0

∂Mxy

∂x
+
∂My

∂y
− Qy = 0

∂Qx

∂x
+
∂Qy

∂y
− ρ∂

2w
∂t2

+ q = 0



(2)

式中, ρ = hρe + 2dρf 为夹层板单位面积的质量，ρe是

蜂窝层芯的等效密度，ρf 是面板的密度.

将式 (1)代入式 (2)可得 3个基本变量 ϕx, ϕy和

w的耦合方程组，但过程繁复且不易求解.为了简化

方程，引入位移函数$和 f，将广义位移 ϕx, ϕy和 w

表示如下

ϕx =
∂$

∂x
+
∂ f
∂y

ϕy =
∂$

∂y
− ∂ f
∂x

w = $ − D
C
∇2$



(3)

将式 (3)代入耦合方程组，可得夹层板的振动控制方

程

D∇2∇2$ + ρ
∂2

∂t2

(
$ − D

C
∇2$

)
= q

D
2

(1− υf )∇2 f −C f = 0


(4)

对如图 1所示的长为 a (x方向)、宽为 b(y方向)

的四边简支夹层板，其边界条件为

x = 0 , a : w = 0 , Mx = 0 , ϕy = 0

y = 0 , b : w = 0 , My = 0 , ϕx = 0


(5)

采用位移函数 $, f 表示，则边界条件变为

x = 0 , a : $ =
∂2$

∂x2
=
∂4$

∂x4
= 0 ,

∂ f
∂x

= 0

y = 0 , b : $ =
∂2$

∂y2
=
∂4$

∂y4
= 0 ,

∂ f
∂y

= 0


(6)

在四边简支条件下，f ≡ 0，同时令载荷 q = 0，

则振动控制方程 (4)可简化为

D∇2∇2$ + ρ
∂2

∂t2

(
$ − D

C
∇2$

)
= 0 (7)

设满足边界条件 (6)和控制方程 (7)的试函数为

$ =

∞∑

m=1

∞∑

n=1

Amnsin
mπx

a
sin

nπy
b

ejωmnt (8)

其中，Amn为待定系数，ωmn为蜂窝层芯夹层板无阻

尼振动的圆频率, j =
√−1.将式 (8)代入式 (7)可得

ω2
mn =

Dπ4

ρa4

(
m2 + λ2n2

)2

1 + κ2
(
m2 + λ2n2

) , m,n = 1,2,3 · · · (9)

式中, κ为夹层板的无量纲参数，λ为边长比，其表达

式分别为

κ =
π

a

√
D
C
, λ =

a
b

(10)

由此可得蜂窝夹层板结构的固有振动频率为

fmn =
1

2π

√√√
Dπ4

ρa4

(
m2 + λ2n2

)2

1 + κ2
(
m2 + λ2n2

) , m,n = 1,2,3 · · ·
(11)

1.3 传声理论模型

图 1中，入射到上面板的平面简谐激励声压可

表示为

pi (x, y, t) = p0ej(ωt−kxx−kyy−kzz) (12)

式中, p0为入射声压幅值，ω为声波的圆频率，kx, ky,

kz为波数在 x, y, z方向上的分量，分别为

kx = k0 sinϕ cosθ

ky = k0 sinϕ sinθ

kz = k0 cosϕ


(13)

式中, k0 = ω/c为空气中声波的数量，c为声波在空

气中的传播速度.

考虑简支边界条件对结构振动的影响，将反射

声压 (图 1)表示为简支模态级数

pr (x, y, z) =

∞∑

m=1

∞∑

n=1

βmnϕmne
j(ωt+kzz) (14)

其中, βmn 为第 mn 阶反射声压的振幅，ϕmn =

sin
mπx

a
sin

nπy
b

.

同理，透射声压 (图 1)也可表示为

pt(x, y, t) =

∞∑

m=1

∞∑

n=1

εmnϕmne
j(ωt−kzz) (15)

其中 εmn第 mn阶透射声压的振幅.

考虑入射、反射及透射声压对夹层板的激励作

用，则结构整体振动控制方程为

D∇2∇2$ + ρ
∂2

∂t2

(
$ − D

C
∇2$

)
=

pi (x, y,− (h/2 + d) , t) +

pr (x, y,− (h/2 + d) , t)−

pt (x, y,h/2 + d, t) (16)
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为了表示形式的一致性和方程求解的可行性，

将入射声压进行如下傅里叶变换

p0ej(ωt−kxx−kyy−kzz) =

∞∑

m=1

∞∑

n=1

Imnϕmne
j(ωt−kzz) (17)

其中

Imn =
4
ab

∫ a

0

∫ b

0
p0ej(−kxx−kyy)ϕmndxdy (18)

进一步积分可得

Imn =
4mnπ2

(
e−jkxa cosmπ − 1

) (
e−jkyb cosnπ − 1

)
[
(kxa)2 − (mπ)2

] [(
kyb

)2 − (nπ)2
] (19)

在流体介质与蜂窝层芯夹层板上/下面板相邻的

交界面上，紧邻的流体质点与固体质点在垂直于交

界面方向的速度分量应该相等，即满足流固耦合条

件

z = −(h/2 + d) :
∂(pi + pr )

∂z
= ρ0ω

2w

z = h/2 + d :
∂pi

∂z
= ρ0ω

2w


(20)

式中 ρ0为空气的密度.

将式 (12), (14), (15)代入式 (20)，同时考虑式 (3)

和式 (8)，可得 βmn, εmn与 Amn的关系式如下

βmn =
ρ0ω

2 (BmnD/C + 1)Amn + jkzImnejkz(h/2+d)

jkze−jkz(h/2+d)
(21)

εmn =
ρ0ω

2 (BmnD/C + 1)Amn

−jkze−jkz(h/2+d)
(22)

其中 Bmn =

(mπ

a

)2
+

(nπ

b

)2
.

分别将式 (21),(22)代入式 (14)和 (15)，再将式

(12),(14)和式 (15)代入式 (16)，可解出

Amn =
2Imnejkz(h/2+d)

DB2
mn− ω2

(
ρ − 2jρ0

kz

) (D
C

Bmn + 1
) (23)

进一步将式 (23)代入式 (21)和式 (22)，可得

βmn =

{ 2jρ0ω
2
(D
C

Bmn + 1
)
ejkz(h+2d)

kz

[
ω2

(
ρ − 2 jρ0

kz

) (D
C

Bmn + 1
)
− DB2

mn

]+

ejkz(h+2d)

}
Imn (24)

εmn =

2jρ0ω
2
(D
C

Bmn + 1
)
ejkz(h+2d)

kz

[
DB2

mn− ω2

(
ρ − 2jρ0

kz

) (D
C

Bmn + 1
)] Imn (25)

本文定义传声损失 (sound transmission loss, STL)

为

S T L= 10 lg

(
Wi

Wt

)
(26)

式中, Wi 和Wt分别代表入射声压和透射声压的声功

率.入射声功率定义为

Wi =
1
2

Re
∫∫

A
piv
∗
i dA (27)

式中，∗代表复数共轭标志，vi = pi/(ρ0c)是当地流体

质点速度.与此类似，透射声功率定义为

Wt =
1
2

Re
∫∫

A
ptv
∗
t dA (28)

其中 vt = pt/(ρ0c)为当地流体质点速度.

其中入射声功率与透射声功率的比值可表示为

双级数中各项系数的模的平方和之比

Wi

Wt
=

∞∑

m=1

∞∑

n=1

|Imn|2

∞∑

m=1

∞∑

n=1

|εmn|2
(29)

2 数值模拟

采用数值方法进行声学模拟对网格尺寸有特殊

的要求：对线性有限元和边界元模型而言，最大单元

通常需小于最高计算频率点处波长的 1/6；对二次单

元而言，最大单元通常需小于最高计算频率点处波

长的 1/3. 但实际计算中发现，二次单元也应按照线

性单元的标准来划分，甚至应该更加细密.声音在空

气中的传播速度为 340 m/s，声学模拟中最高计算频

率一般为 10 kHz. 由现行公式估算的最大单元应小

于 5.7 mm，但实际计算发现应小于 4 mm.

考虑到建模和网格划分的可行性、便捷性及工

程实际，本文设蜂窝边长为 8 mm；蜂窝层芯厚度

为 6 mm；蜂窝壁厚为 0.866 mm；面板长 ( x 方向)

152.4 mm、宽 ( y 方向) 136.0 mm、厚 1 mm. 铝材料

常数 Ef = 71 GPa，υf = 0.33，ρf = 2 810 kg/m3.

面板和层芯的胶合近似于固定连接，故可在建

模时对面板和层芯进行耦合，使两者完全固定连接.

为了尽量使四边简支边界条件与实际情况相似，仅

对夹层板 4个边界面上的节点施加 z方向约束：虽

然此种施加方式会导致模拟结果中出现 xy平面内的

模态，但该模态不会影响声学模拟结果，只需将此种
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模态舍去即可.求解方法选择模态叠加法，计算模态

数和拓展模态数均设为 18. 计算结束后可查看夹层

板的固有频率.表 1给出了相同参数设置条件下的数

值模拟解与理论解.

表 1 理论解与数值模拟解对比

Table 1 Theoretical prediction versus numerical simulation

Mode (m,n)
Numerical

simulation/Hz

Theoretical

prediction/Hz

Error/

%

1 (1,1) 2 168.4 2 255.91 4.04

2 (1,2) 4 689.7 4 779.07 1.91

3 (2,1) 5 331.0 5 359.97 0.54

4 (2,2) 7 295.9 7 436.34 1.92

5 (1,3) 8 204.0 8 214.97 0.13

6 (3,1) 9 543.2 9 432.47 −1.16

7 (2,3) 10 279 10 390.5 1.08

8 (3,2) 11 051 11 070.7 0.18

9 (1,4) 12 144 12 059.9 −0.69

10 (3,3) 13 436 13 505.8 0.52

11 (2,4) 13 810 13 831.6 0.16

12 (4,1) 14 119 13 864.2 −1.80

由表 1结果可见，理论预测结果与 ANSYS数值

模拟结果十分相符，最大误差仅 4.04%，足以验证本

文振动理论模型的正确性.

完整的声学数值模拟需用到 3种网格：边界元

网格、结构网格和场点网格 [23]. 其中，结构网格在

ANSYS中建立，然后将模态分析结果文件 “.rst” 导

入 LMS Virtual.Lab；而边界元网格需要首先在 LMS

Virtual.Lab中的 Geometry模块中建立几何模型，然

后在 Meshing模块中进行网格划分：由于后期计算

方法选择的需要，边界元网格的上下两层应和结构

网格的上下表层完全重合.场点网格取为一个半球，

由软件 Hypermesh得到. 如前所述，3种网格的最大

尺寸需小于 4 mm.为了消除声音沿夹层板边缘的衍

射，LMS Virtual.Lab Acoutics中提供了障板功能，如

图 2所示.

通过声学数值模拟可得透射声功率Wt，其中声

波以角度 ϕ斜入射时的声功率Wi 可利用下式 [24]计

算

Wi =
p2

0 cosϕ

2ρ0c
S (30)

式中 S 为上面板上表面 (入射面) 的面积. 进一步

利用软件后处理中的 Function creator模块，结合

式 (26)，可得蜂窝层芯夹层板的传声损失.设参数如

下 p0 = 1 Pa，ρ0 = 1.293 kg/m3，c = 340 m/s，则声压垂

直入射时Wi = 2.357× 10−5 W，声压斜入射 (ϕ = 30◦)

图 2 声学数值模型图

Fig. 2 Model of acoustic numerical simulation

时Wi = 2.042× 10−5 W.

整体计算步长设为 100 Hz；在理论解梯度较大

的区域进行了步长加密，步长缩小至 5 Hz，从而得

到 0.1∼10 kHz区间内的 STL曲线.

由于理论解是以双级数的形式给出，数值计算

需要选取足够的求和级数项以保证结果的收敛性.

一般认为一定项数的级数求和结果在给定的频率处

收敛，那么该项数的级数求和结果在低于此给定频

率的任意频率处都能收敛 [25]. 由于本文计算的最高

频率是 10 kHz，故选择 10 kHz用于检验 STL的收敛

性. 由图 3结果可见，当级数求和指标 m和 n取值

70或更大数值时，STL是收敛的.因此，后续基于理

论模型的数值计算就统一选取 m = n = 70进行，足

以保证所有计算结果的收敛性和准确性.

图 3 结构传声损失 STL的收敛性 (声压垂直入射)

Fig. 3 Convergence check of double Fourier series solution for STL

(normal incidence sound)

图 4给出了相同参数设置条件下声波垂直入射

和斜入射 (ϕ = 30◦) 2种情况下的理论解与数值模拟

解的对比.
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由图 4可见，在声波垂直入射和斜入射 2种情况

下，无论是传声损失的大小，STL曲线整体的走势，

还是波谷出现的位置，理论预测与数值模拟结果均

实现了良好吻合，从而验证了本文有关蜂窝层芯夹

层板传声理论模型的正确性.

图 4 结构传声损失随入射声波频率变化的趋势 (声压垂直入射和

斜入射 ϕ = 30◦)：理论预测与数值模拟对比
Fig. 4 STL plotted as a function of frequency (normal and oblique

ϕ = 30◦ incident sound): theoretical prediction versus

numerical simulation

图 4所示的声波垂直入射和斜入射 2种情况下

分别出现了 3个和 4个明显的传声损失波谷，说明

在这些频率点处夹层板的传声损失很小，即隔声性

能较差. 进一步分析发现这些频率与由式 (11)计算

得到的夹层板固有频率重合，如图 2所示：由于数值

计算 STL曲线时步长为 1 Hz，因此图 3中数值模拟

得到的波谷所对应的频率均为整数. 传声损失曲线

上出现波谷的力学机理如下：声波的频率与夹层板

的固有频率一致时，夹层板产生共振，进而引发与夹

层板下面板相邻的空气质点的剧烈振动，透射声波

的声功率因此急剧提高，这种由结构共振引起的波

谷称为隔声波谷.

在 0.1∼10 kHz之间，本文考虑的蜂窝层芯夹层

板应该有 6个固有频率 (见表 2)，但计算发现，声波

表 2 传声损失曲线的隔声波谷频率与结构固有频率的对比

Table 2 Convergence check of double Fourier series solution

for STL (normal incidence sound)

STL dip Mode Prediction/Hz Eq.(11)/Hz

Normal

incident

sound

1 1 2 256 2 255.91

2 5 8 215 8 214.97

3 6 9 432 9 432.47

Oblique

incident

sound

1 1 2 256 2 255.91

2 2 4 779 4 779.07

3 5 8 215 8 214.97

4 6 9 432 9 432.47

垂直入射是在第 2、第 3和第 4阶固有频率点处并未

出现隔声波谷，声波斜入射时第 3和第 4阶固有频

率点处并未出现隔声波谷.换言之，垂直入射和斜入

射的声压载荷并未完全激发出蜂窝层芯夹层板的所

有可能的振动模态.

3 系统参数影响研究

基于所建立的声振耦合蜂窝层芯夹层板理论模

型，下文将系统研究包括层芯厚度、蜂窝壁厚、夹

层板面内尺寸以及声压入射角度在内的关键系统

参数对夹层板振动及传声特性的影响，其中对结构

振动的影响主要考虑基频和模态密度. 相关参数选

取如下：铝的弹性模量 Ef = 71 GPa，密度 ρf =

2 810 kg/m3，泊松比 υf = 0.33.除非特殊声明，上/下

面板的几何尺寸相同：a = 0.280 m，b = 0.346 4 m，

d = 1 mm；层芯的厚度 h = 6 mm，蜂窝壁厚 t =

0.866 mm，边长 l = 8 mm；声压入射的仰角 ϕ = 0◦，

方位角 θ = 0◦. 空气密度 ρ0 = 1.293 kg/m3，声速

c = 340 m/s，入射声压的振幅值 p0 = 1 Pa.

3.1 蜂窝层芯厚度

蜂窝层芯在夹层板结构中作为结构连接将上下

面板连接成整体. 层芯厚度的改变将改变层芯的剪

切刚度及夹层板结构的等效抗弯刚度，进而影响夹

层板结构的振动和传声特性. 在声压垂直入射情况

下，其他几何参数如上所述保持不变，仅改变蜂窝

层芯的厚度 (h = 6 mm，9 mm，12 mm)，由此计算得

到了夹层板的传声损失 STL随入射声压频率的变化

规律，如图图 5所示.

图 5结果表明，随着层芯厚度的增加，传声损失

图 5 层芯厚度对蜂窝层芯夹层板传声损失的影响 (声波垂直入射)

Fig.5 STL plotted as a function of frequency for honeycomb sandwich

panels having different core thicknesses (sound normal incident)
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曲线上的隔声波谷向高频移动. 由于隔声波谷对应

于结构的共振频率，隔声波谷向高频偏移表明夹层

板的共振频率随层芯厚度的增加而增大.以第 1个隔

声波谷为例，其对应于蜂窝层芯夹层板的第 1阶固

有频率 (基频)，而该基频的计算公式为

f11 =

{
Dπ4

ρa4
(1 + λ2)2

/{
1 +

[
Ef

(√
h +

d√
h

)2
dπ2(1 + λ2)

/

2(1− υ2
f )

] / (
a2

√
3

t
l
Gf

)}} 1
2

(31)

由上式计算所得基频随层芯厚度变化的趋势如图 6

所示，可见其的确随着层芯厚度的增加而增大.

图 6 层芯厚度对蜂窝层芯夹层板基频的影响

Fig.6 Fundamental frequency plotted as a function of core thickness

由图 5还可发现，随着层芯厚度的增加，传声损

失曲线的隔声波谷整体向高频偏移导致曲线整体趋

势的变化，进而导致在所考虑频率范围内隔声波谷

密度的减小，即结构振动模态密度的降低.

3.2 蜂窝壁厚

作为层芯的重要结构参数，蜂窝壁厚直接影响

层芯的等效剪切模量和夹层板的整体抗弯刚度. 为

了研究蜂窝壁厚对夹层板结构振动和声学性能的影

响，相关的几何参数保持不变，仅调整蜂窝壁厚 (t =

0.054 mm，0.217 mm, 0.866 mm)，由此计算得到的蜂

窝壁厚对夹层板结构传声损失的影响规律见图 7.

图 7结果还表明，随着蜂窝壁厚的增加，第 1个

隔声波谷先向右移动，复向左移动，而由式 (31)计算

得到的基频 f11也与蜂窝壁厚 t呈非线性关系：图 8

给出了该基频随蜂窝厚度变化的规律，可见其随蜂

窝厚度的增加先增大后减小.此外，在一定蜂窝壁厚

范围内 (t = 0.05∼ 2 mm)，夹层板的基频拥有极大值

(图 8)，即可通过改变蜂窝壁厚提高夹层板的基频.

图 7 蜂窝壁厚对夹层板传声损失的影响 (声波垂直入射)

Fig.7 STL plotted as a function of frequency for honeycomb sandwich

panels having different honeycomb wall thicknesses

(normal incident sound)

图 8 蜂窝壁厚 t对蜂窝层芯夹层板结构基频的影响

Fig.8 Fundamental frequency plotted as a function of honeycomb

wall thicknessest

由图 7可见，随着蜂窝壁厚的增加，结构传声损

失曲线的隔声波谷向高频偏移，进而影响曲线的整

体趋势，从而导致特定频段内结构传声损失的增大

或减小.上述结果表明，可通过合理选择蜂窝壁厚实

现特定工作频段隔声性能的提高.

3.3 夹层板面内尺寸

为了考察夹层板面内尺寸对结构声振耦合性能

的影响，改变面内尺寸而保持其他相关结构参数不

变，由此得到的结构传声损失随入射声压频率 (声压

垂直入射)的变化规律如图 9所示，结果表明面内尺

寸对夹层板声振耦合性能有着显著影响. 随着面内

尺寸的增加，传声损失曲线上的隔声波谷明显向低

频偏移，这与式 (11)对结构共振频率的预测完全吻

合：当面内尺寸长宽比变化不大时，随着 a值的增

加，结构固有频率减小.
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图 9 面内尺寸对蜂窝层芯夹层板传声损失的影响 (声波垂直入射)

Fig.9 STL plotted as a function of frequency for honeycomb sandwich

panels with different in-plane dimensions (normal incident sound)

从图 9还可发现，随着面内尺寸的增加，传声损

失曲线上的隔声波谷密度增加. 这也可在式 (11)中

找到原因.当面内尺寸长宽比变化不大时，对相同的

m,n值，较大的 a值相对应的结构固有频率 fmn较

小，换言之，在相同的频率段中 (如 0∼10 kHz)将出

现更多的 (m,n)组合，即面内尺寸较大的四边简支夹

层板具有更大的模态密度：鉴于传声损失曲线上的

隔声波谷主要由结构共振引起，故面内尺寸较大的

夹层板的传声损失曲线上的隔声波谷的密度也较大.

在低频区域 (小于 1.5 kHz)，面内尺寸较小的夹

层板隔声性能较好；在高频区域 (7.5 kHz∼9.0 kHz)，

夹层板的隔声性能随面内尺寸的增加有所提高.

3.4 声压入射角度

先前研究已经发现 [11]：当四边简支结构的长宽

比接近于 1时，即结构接近于正方形时，声波入射方

位角 θ 对结构的传声特性影响很小，因此以下将集

中讨论声波入射俯仰角 ϕ对夹层板传声特性的影响.

入射方位角固定为 θ = 0◦，其他相关系统参数保持

不变，图 10给出了声波入射俯仰角对夹层板传声损

失的影响规律.

由图 10可见，声波入射的俯仰角对结构的传声

损失影响显著.在低频区域 (< 2.5 kHz)，声压入射的

俯仰角较小时 (0◦和 30◦)，夹层板的隔声性能更好；

在高频区域 (7∼10 kHz)，较大的入射俯仰角 (如 60◦)

则反而比较小的入射俯仰角 (0◦ 和 30◦)的隔声效果

更优，这主要是由于斜入射情况下激起的夹层板的

振动模态受到蜂窝层芯剪切作用的影响所致.

此外，相较于与层芯厚度和面内尺寸，声压入射

角对结构传声特性的影响有所不同，即图 9中的隔

图 10 声压入射仰角对蜂窝层芯夹层板传声损失的影响 (θ = 0◦)

Fig.10 STL plotted as a function of frequency for honeycomb sandwich

panels excited by incident sound having different elevation angles and

fixed azimuth angle (θ = 0◦)

声波谷未随入射俯仰角的改变而发生偏移：这是因

为隔声波谷主要对应于结构共振，而后者与声波

入射角度无关. 对应于不同入射俯仰角 (0◦，30◦ 和

60◦)，表 3给出了传声损失曲线隔声波谷频率与结构

固有频率的对比，其中第 4栏的隔声波谷频率与第 2

栏相应的声波入射俯仰角按顺序对应.由表 3可见，

在所考虑的频段范围内，3种不同入射俯仰角对应的

结构传声损失曲线分别有 11, 12, 12个隔声波谷，但

具体分布情况确不相同.

其中 30◦和 60◦入射角对应的隔声波谷总是同

表 3 不同入射俯仰角下隔声波谷频率与结构固有频率对比

Table 3 Comparison between STL dip frequency and structure

natural frequency for different sound incident elevation angles

STL

dips
(m,n)

Elevation

angles/(◦)
Prediction/

Hz

Eq.(11)/

Hz

1 (1,1) 0,30,60 521,521,520 520.65

2 (1,2) 30,60 1 113,1 112 1 112.46

3 (1,3) 0,30,60 2 044,2 044,2 044 2 044.25

4 (3,1) 0 2 788 2 788.10

5 (1,4) 30,60 3 251,3 248 3 250.58

6 (3,3) 0,30,60 4 091,4 091,4 093 4 090.81

7 (1,5) 0,30,60 4 664,4 664,4 663 4 663.64

8 (3,4) 30,60 5 141,5 141 5 140.92

9 (1,6) 30,60 6 223,6 223 6 223.34

10 (3,5) 0 6 390 6 389.97

11 (5,1) 0 6 455 6 454.88

12 (5,3) 0 7 481 7 481.14

13 (1,7) 0,30,60 7 882,7 882,7 882 7 881.72

14 (5,4) 30,60 8 327,8 328 8 327.34

15 (3,7) 0,30,60 9 300,9 300,9 329 9 300.09

16 (5,5) 0 9 354 9 354.21

17 (1,8) 30,60 9 603,9603 9 603.18
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时出现，表示以 30◦和 60◦入射的声波激励出同样的

结构振动模态. 第 2, 5, 8, 9, 14, 17个隔声波谷对应

于以 30◦和 60◦入射的声波，表明相应的振动模态仅

在声压斜入射时才可激发出来；与此相反，第 4, 10 ,

11, 12, 16个隔声波谷仅对应于垂直入射声压，表明

相应的振动模态仅在声压垂直入射时才可激发出来.

总体来看，垂直入射声压对应的隔声低谷频率

与结构的固有频率最为相符，故可近似认为垂直入

射声压对应的隔声波谷频率就是结构的固有频率.斜

入射情况下，传声损失曲线上的隔声波谷频率与结

构固有频率相比稍有偏移，但二者的吻合度仍然良

好，该结果表明给定频率的斜入射声波主要激励起

相应阶的结构主振动模态，但同时也激励出其他高

阶模态，导致隔声波谷频率与结构主振动模态频率

之间的些许偏移.

4 结 论

基于 Reissner夹层板理论的振动控制方程和蜂

窝层芯的等效方法，本文分别建立了四边简支蜂窝

层芯夹层板结构的自由振动理论模型和简谐声压激

励作用下的声振耦合理论模型，应用有限元模拟结

果验证了理论模型预测的准确性，随后利用该模型

系统考察了层芯厚度、蜂窝壁厚、夹层板面内尺寸和

声压入射角度等关键参数对夹层板结构的振动和传

声特性的影响.

蜂窝层芯夹层板的的 3个主要结构参数 (层芯

厚度、蜂窝壁厚和面内尺寸)对其声振耦合行为有着

非常显著的影响.随着层芯厚度的增加，传声损失曲

线上的隔声波谷明显向高频移动：由于隔声波谷主

要对应于结构的共振频率，上述结论表明结构的共

振频率随层芯厚度的增加而增大，由此导致了传声

损失曲线整体趋势的变化，以及在所考虑频率范围

内隔声波谷密度的减小 (即结构振动模态密度的降

低). 随着蜂窝壁厚的增加，隔声波谷向高频偏移，

进而影响传声损失曲线的整体趋势，以及特定频段

内声损失的增大或减小. 随着夹层板面内尺寸的增

加，隔声波谷显著向低频偏移，结构模态密度增大.

声波垂直入射时，隔声波谷频率与结构固有频率完

好吻合，在斜入射情况下两者则出现些微偏差，这主

要源于声波垂直入射和斜入射所激发出的夹层板振

动模态不尽相同.

本文结果有益于进一步开展针对蜂窝层芯夹层

板的优化设计以提高其减振降噪性能.
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VIBROACOUSTIC PERFORMANCE OF SIMPLY SUPPORTED HONEYCOMB

SANDWICH PANELS 1)

Ren Shuwei Xin Fengxian Lu Tianjian2)

(State Key Laboratory for Mechanical Structure Strength and Vibration，School of Aerospace，Xi’an Jiaotong University，Xi’an 710049，China)

Abstract Honeycomb sandwiches used as hulls and floor panels of high-speed train and other transportation vehicles

require not only excellent mechanical stiffness/strength but also good sound insulation performance. The vibroacoustic

performance of a finite rectangular honeycomb sandwich panel with simply supported boundary conditions is investi-

gated analytically. The vibration governing equation of the structure is established by applying an equivalent method for

the honeycomb core and Reissner’s theory for sandwich panels. With sound pressure introduced into the vibroacoustic

governing equation in the form of double Fourier series, the resultant equations are solved numerically in conjunction

with fluid-structure coupling condition. Numerical simulation results with the method of finite elements are employed to

validate the analytical model, with excellent good agreement achieved. The developed model is used to investigate the in-

fluence of several key system parameters on sound transmission of the structure, including the core thickness, honeycomb

wall thickness, in-plane panel dimensions and sound incidence angles. The model presented here holds great practical

potential for the optimization design of honeycomb sandwich structures.

Key words honeycomb sandwich, simply supported, vibration, sound transmission loss, analytical model
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