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车厢壁面振动对其内部声场的影响度分析与阻尼降噪

刘红光, 陆森林, 曾发林
(江苏大学汽车与交通工程学院)

摘　要: 减小车厢壁面振动是降低车厢内固体声最直接的方法。由于车厢壁面不同部位对其内部声场的影响不仅

与该部位振动幅值有关,而且还与振动相位、振动部位与声场中观测点之间相对位置等有关,因此应选择和优先控

制对内部声场影响较大部位的振动才能取得良好的降噪效果。根据H elm ho lz方程和 Green 定理建立了车厢内部

声场与边界 (即车厢壁面)条件的关系,将边界进行离散,提出了衡量边界单元对车厢内噪声影响程度的指标——

影响度,并试用阻尼减振方法,对以正影响度为主的壁面粘贴阻尼材料,使耳旁噪声降低了 212 dB (A )。
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　　车厢内的噪声一般由空气声、固体声和混响声

三部分组成。各部分噪声在总噪声中所占比重主要

取决于车厢的噪声源、振动源及其本身的声学特性

和动态特性。对于密封性能良好的车厢,由壁面振动

产生的固体声往往为主要噪声源。如国产某 50拖拉

机驾驶室采取了隔声措施后,驾驶员耳旁位置总的

A 声级为 9412 dB (A ) [ 1 ] (含混响效果,下同) ,而固

体声为 9310 dB (A ) ,在耳旁噪声中占主导地位。

减小车厢壁面的振动是降低车厢内固体声最直

接的方法。但是,在实践中要全面减小车厢的振动往

往有一定的困难,而车厢壁面不同部位对其内部声

场的影响不仅与该部位振动幅值有关,而且还与振

动相位、振动部位与声场中观测点之间的相对位置

等有关。因此,选择和优先控制对内部声场影响较大

部位的振动是取得良好降噪效果的关键,否则,不仅

难以取得预期的效果,有时甚至会适得其反。在建立

了车厢内部声场与边界条件的关系,确定了边界单

元对车厢内噪声影响程度的基础上,以国产某 50型

拖拉机为样机,分析了驾驶室主要壁面对驾驶员耳

旁噪声的影响度,对以正影响为主的壁面粘贴阻尼

材料进行阻尼减振降噪,取得了一定效果。

1　车厢内部声场与边界条件的关系

设理想气体中声场的声压为 p ,声速为 c0,用 t

表示时间,则其线性声波方程为

¤ 2
p =

1
c2

0

5 2p
5 t2 (1)

式中　¤ 2——拉普拉斯算子, ¤ 2=
5 2

5x 2+
5 2

5y 2 +
5 2

5z 2

对上式进行分离变量,得三维波动的H alm ho lz

方程

¤ 2
p + k

2
p = 0 (2)

式中　k——波数。

上述波动方程的边界值问题一般有三类, 即

D elech let问题,N eum ann 问题和混合问题。由于车

厢壁面振动比较容易通过计算或实验方法获得,一

般利用第二类边界条件 (即N enm ann 边界值)确定

波动方程的定解问题。对车厢壁面,可认为是具有小

振幅运动的不渗透边界表面,其边界条件为

5p
5n

= - jQXv n (3)

式中　n——边界表面的外法向单位矢量; Q——空

气密度; j = - 1; X——振动角频率; v n——边界表

面的法向振动速度。

对上述边界条件,根据Green 定理,可求得封闭

空间内的三维波动方程 (2)的定解

p (M 0) = - k
s

p (M )
5G (M 0 ,M )

5n
+ jXv nG (M 0 ,M ) ds

(4)

式中　p (M 0)——区域 (即车厢)内部观察点M 0 处

的声压; p (M )——边界表面微元 ds所在点M 处的

声压; G (M 0,M )——Green 函数,这里G (M 0,M ) =

e- jk r

4Pr
(r为M 0 与M 之间的距离)。

当观察点在边界上时,则有

1
2 p (M 0b) = - k

s

p (M )
5G (M 0b,M )

5n
+ jQXvnG (M 0b,M ) ds

(5)

式中　p (M 0b)——区域边界观察点M 0b处声压。
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为求得数值解,将车厢壁面适当划分成N 个单

元,则由 (4)式可得

p (M 0) = - ∑
N

i= 1 ksi

p i
5G i (M 0,M )

5n i
+ jQXv niG i (M 0 ,M ) dsi

≈ - ∑
N

i= 1
si p i

5G i (M 0 ,M )
5n i

+ jQXv niG i (M 0 ,M ) (6)

式中　p i——第 i 个单元上的 (平均)声压; v ni——

第 i 个单元上的 (平均)法向振动速度, i= 1、2、3、

⋯、N ; si——第 i 个单元的面积; G i (M 0,M )——相

应于M 0 的第 i个单元上的 (平均) Green 函数值。

由 (5)式可得

1
2 p t (M 0b) = - ∑

N

i= 1 ksi

p i
5G i (M 0b,M )

5n i
+ jQXvniG i (M 0b,M ) dsi

≈ - ∑
N

i= 1
si p i

5G i (M 0b,M )
5n i

+ jQXvniG i (M 0b,M )

(7)

式中　p t (M 0b)——边界上第 t个单元的声压。t= 1、

2、3、⋯、N , i≠ t; G i (M 0b,M )——相应于M 0b的第 i

个单元上的 (平均) Green 函数值。

由 (6)式可知,要求获得驾驶室内部任一点M 0

处的声压,必须知道边界上各单元的声压 p i 及法向

振动速度 v ni。而 (7)式中恰好含有这N 个单元的声

压 p t (或 p i)及法向振动速度 v ni。因此,如果能得到

这N 个单元的A 个声压及B 个法向振动速度,就

能建立A + B 个线性方程。当A + B ≥N 时,就能由

该线性方程组求得其余 2N - (A + B )个未知量。一

般地, 对于每一个单元的边界条件, 只能给出

D elech let 问题或N eum ann 问题中的一个。由车厢

壁面形成的边界,其振动速度可直接由试验得出或

根据振动的其它条件计算求得。对于由孔形成的边

界 (一般占很少比例)其声压可由试验得到的。

2　边界单元对内部声场的影响度

令 p 1i= - sip i
5G i (M 0,M )

5n i
(8)

p 2i= - si jXvmG i (M 0,M ) (9)

则 (6)式可以表达为

p (M 0) = ∑
N

i= 1

(p 1i + p 2i) = ∑
N

i= 1

p m i (10)

式中　pm i相当于以第 i 个单元为声源,在M 0 点产

生的声压。其中 p 1i相当于混响声; p 2i相当于直达声,

其声源强度为- jQv nisi。因此,区域内M 0 点处的总

声压可看作各单元在该点产生的分声压的迭加。

设 pM i是除第 i个单元以外的其余单元在M 0 点

处产生的声压,由声波的相干性原理可知,当两个声

压幅值为ßpM iß和ßpm iß同频率声波在M 0 点相遇时,

其合成声压的幅值为

ßp (M 0) ß=

ßpM iß2+ ßp m iß2+ 2ßpM ißßp m ißco s (AM i- Am i) (11)

式中　AM i——pM i的相位角; Am i——pm i的相位角。

当ßp (M 0) ß- ßpM iß> 0时,说明 pm i与 pM i迭加

的结果使M 0 点的声压幅值增加,即 pm i对ßp (M 0) ß

产生正影响;反之, ßp (M 0) ß- ßpM iß< 0时,说明 pm i

产生负影响。

ci=
ßp (M 0) ß- ßpM iß

ßp (M 0) ß
=

ßp (M 0) ß- ßp (M 0) - p m iß
ßp (M 0) ß

(12)

文中称 ci 为第 i个单元对M 0 点处噪声的影响

度。它包含了第 i 个单元表面的混响声 p i (反映在

M 0 点处的声压为 p 1i)及以法向振动速度为 v ni的振

动所产生的直达声 (反映在M 0 点处的声压为 p 2i)对

M 0 点处声压的共同影响。为区分 p i 和 v ni对M 0 点

处的影响,同理可分别定义它们的影响度为

c1i=
ßp (M 0) ß- ßp (M 0) - p 1iß

ßp (M 0) ß
(13)

c2i=
ßp (M 0) ß- ßp (M 0) - p 2iß

ßp (M 0) ß
(14)

3　车厢壁面振动的影响度分析及阻尼降噪

当国产某 50拖拉机驾驶室采取良好隔声措施

后, 在拖拉机保持静态, 发动机以转速为 2 000 rö

m in 空负荷运转时,测得驾驶员耳旁噪声为 9412 dB

(A )左右,而其中由驾驶室壁面振动产生的固体声

为 93 dB (A )左右,图 1为在上述工况下测得的驾驶

员耳旁噪声的倍频程频谱。由图可知,在固体声中,

63 H z频段中的噪声占主导地位。

图 1　驾驶室内固体声频谱

F ig. 1　F requency spectra of so lid no ise in a cab

试验表明,该驾驶室在这一频段上的振动主要

来自于发动机的二阶不平衡惯性力。当发动机转速

为 2 000 röm in 时, 其二阶不平衡惯性力的基频为

6617 H z,恰好在 63 H z这一频段内。

驾驶员耳旁的固体声总声压是壁面各单元综合
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影响的结果,而具有相同源强度的单元,对耳旁噪声

的影响未必相同。为考察驾驶室各壁面对耳旁噪声

的影响,将各壁面分成 142个单元,其中侧面及后面

单元划分见图 2。测出每个单元形心处 6617 H z这

一峰值频率的振动速度及相位,其中相位以驾驶室

前右下角的振动为基准,然后利用 (6)、(7)、(9)式计

算出驾驶员耳旁位置频率为 6617 H z的声压级。最

后按 (14)式计算各单元壁面振动所产生的直达声对

驾驶员耳旁噪声的影响度。计算表明:驾驶室的前面

及左右两侧面以正影响为主,后面以负影响为主,图

2 是左侧面及后面的影响度示意图,图中虚线框是

窗户部分。由于窗玻璃通过橡胶条嵌在壁板上,振动

较小,所以对声场的影响很小,可忽略不计。

图 2　左侧面和后壁面影响度示意图

F ig. 2　Schem atic diagram of influencing areas

of left and back w alls

　

为抑制驾驶室壁面的振动以降低耳旁噪声,试

对以正影响为主的左右壁面粘贴阻尼材料,结果耳

旁噪声由 9412 dB (A )降到 9210 dB (A )。为证实后

壁面以负影响度为主,在后壁面下方也粘贴阻尼材

料进行比较,其结果见表 1。在后壁面粘贴阻尼材料

后,耳旁噪声没有减小,还略有提高。

表 1　驾驶室内耳旁噪声比较

T ab le 1　Comparison of driver’s ear no ises

粘贴阻尼材料情况 耳旁噪声ö dB (A )

无阻尼材料 9412
左右侧壁面粘贴阻尼材料 9210
后壁面下方粘贴阻尼材料 9418
左右侧壁面及后壁面粘贴阻尼材料 9218

4　结　论

1)分析及试验表明,根据车厢内部声场与边界

条件的关系,通过分析边界单元对内部声场的影响

度,选择和优先控制对内部声场具有正影响的边界

单元振动,可做到有效的降低内部指定点附近的噪

声。但如果减振部位选择不当,就不一定能取得预期

的效果,甚至会适得其反。

2)上述阻尼降噪仅仅是对这一方法的一种尝

试。其实,通过影响度分析,确定了对内部声场具有

正影响或影响度较大的优势边界单元后,采用结构

动态分析与修改等方法更有效降低内部噪声。

3)由于实际驾驶室结构及形状比较复杂,内部

还有一些不规则凸起物等,在单元划分及处理时不

得不作些简化,因此这将会带来一定的误差; 另外,

在以正影响度为主的边界上粘贴阻尼材料,目的是

要抑制这些边界在某些频率上的振动,但实际上也

会影响到其它地方的振动,因此,如何更直接有效地

控制选定边界的振动还值得进一步探讨。
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Inf luence of W a ll V ibra tion on the Sound in a Cab and No ise

Reduction W ith Dam p ing
L iu Honggua ng , Lu S e nlin, Ze ng Fa lin

(Colleg e of A u tom obile & Comm unica tion E ng ineering , J iang su U niversity , Z henj iang 212013, Ch ina)

Abstract: T he effect ive m ethod to reduce the so ild no ise in a cab is to con tro l the vib ra t ion of these w alls

d irect ly. T he influence of the w all vib ra t ion on no ise is rela ted no t on ly to the m agn itude of the vib ra t ion,

bu t a lso to its phase and loca t ion. A fter f ind ing the areas w h ich have m ain influence on no ise, it is a good

w ay to reduce the no ise effect ively by con tro lling their vib ra t ion s. Based on the equat ion of acou st ic

p ressu re in a cab and boundary condit ion s deduced from H elm ho lz’s equat ion and Green theo rem , the

influence of the cab w all vib ra t ion on acou st ic p ressu re near driver’s ear w as ana lyzed w ith boundary

elem en t num erica l ana lysis m ethod. T hen som e parts of the w alls w h ich m ain ly have po sit ive influence on

reducing ear no ise w ere dam ped, w h ich resu lt in no ise reduct ion of 212 dB (A ).

Key words: veh icle cab; no ise con tro l; vib ra t ion
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