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Abstract 
According to the case of noise reduction in practical work, the noise spectrum characteristics in 
finite space are analyzed, and then the sound absorption design is carried out according to the 
noise spectrum characteristics. Finally, the design parameters such as thickness, aperture and 
perforation of perforated plate are determined, achieving good noise reduction effect. 
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摘  要 

根据实际工作中的降噪工程案例，首先分析了有限空间内的噪声频谱特性，再根据噪声频谱特性进行了

吸声设计，最后确定了穿孔板厚度，孔径，穿孔率等设计参数，取得了良好的降噪效果。 
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1. 引言 

城市化的发展越来越快，在工业与民用建筑中，通风、空调与制冷设备应用越来越广泛，环境噪声

问题显得越来越突出[1]。人们如果长时间处于噪声刺激中，可致听觉、神经系统、心肺功能不同程度的

损害[2]。国家针对噪声污染防治方面已经出台了一系列政策法规，企业对噪声污染越来越重视[3]。 
本文对某大型超市进行了噪声测试和频谱分析，基于共振吸声理论确定了穿孔板吸声结构的共振频

率和最大吸声系数之间的关系，并根据测试的噪声特点分析了吸声结构参数；针对噪声带宽的特点从中

优选宽频带穿孔板，再与实验值比较，最后将多孔吸声材料和穿孔板共振吸声结构组合，研究穿孔板和

多孔吸声材料参数的优化，从而使吸声体能吸收低、中、高频噪声，从而为中央空调机房的噪声治理提

供理论和实际的依据。 

2. 噪声数据测量 

某超市中央空调机房位于超市楼上，采用水源热泵制冷机组，制冷期间机组的噪声对超市工作人员

造成极大影响，在超市购物的消费者能明显感觉到因热泵机组振动使楼板产生的振动噪音。机房实景如

图 1 所示。 
根据《民用建筑隔声设计规范》中对噪声测量的测点布置的规定，在热泵机组水平距离 1 m 处测量

1 min 内的噪声等效声压级及噪声频谱，如图 2 所示。 
记录下测点的噪声声压级并计算出平均值为 88.3 dB，超过了标准值 65 dB。测量发现，最高噪声值

在测点 2，为此在测点 2 处用 B&K 2238 mediator 噪声频谱分析仪测量其频谱，见表 1。 
由表 1 可见，中央空调机房的噪声已经严重超标，在 250 Hz 时噪声值为 82.4 dB，在 800 Hz 时噪声

值为 90.4 dB，在 2500 Hz 时噪声值为 82.2 dB，可知高中低频噪声均有，噪声频带较宽，其原因是机房

内的噪声源众多，这给噪声的治理增加了难度。 

3. 共振吸声体的基本原理 

吸声体按其机理不同分为多孔性吸声体和共振吸声体。前者的吸声机理是声波进入材料孔隙后，引

起孔隙中空气和材料的摩擦，声能转化为热能而被吸收，由于成本低，质轻无须支撑骨架而成为普遍使 
 

 
Figure 1. Air conditioning room real map  
图 1. 空调机房实景图 
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Figure 2. Noise measuring point layout 
图 2. 噪声测点布置图 

 
Table 1. Point 2 of the band noise spectrum 
表 1. 测点 2 的各频带噪声频谱 

频率(Hz) 40 50 63 80 100 

噪声值(dB) 66.8 68.3 56.1 55.1 71.3 

频率(Hz) 125 160 200 250 315 

噪声值(dB) 59.4 60.8 67.0 82.4 74.1 

频率(Hz) 400 500 630 800 1000 

噪声值(dB) 74.7 86.2 81.9 90.4 85.1 

频率(Hz) 1250 1600 2000 2500 3150 

噪声值(dB) 83.6 87.2 82.0 82.2 77.4 

频率(Hz) 4000 5000 6300 8000 10000 

噪声值(dB) 73.0 67.0 61.8 57.1 54.5 

 

用的吸声结构[4]。但由于多孔性吸声体的材质多为玻璃棉、矿渣棉、泡沫塑料，因此对皮肤有刺激、吸

水率高，同时容易变形和堵塞，受使用环境的限制。共振吸声结构又分为薄板、单腔、穿孔板和微穿孔

板共振吸声体，其中穿孔板因其吸声系数大，吸声频率宽，不受环境影响等优点而日益受到重视[5]。 
穿孔板的孔腔可以看成一个亥姆霍兹共振器，声波在短管中来回反射时，由于摩擦和阻尼使声能因

转化为热能而衰减，当外来声波的频率与共振器固有频率相同时发生共振，此时达到最大的吸声效果。

穿孔板可看成是大量短管的并联，如图 3 所示。 
假设孔间距 b 足够小时，穿孔板孔间接触面上的声波反射可忽略不计，则管中空气的运动方程为： 

0
u Pj u r

r r r h
µϖρ ∂ ∂ ∆ − = ∂ ∂ 

                                   (1) 

式中， P∆ —短管两端的声压差； 
ρ ——空气的密度，kg/m3； 
µ ——空气的粘滞系数； 
ω ——共振角频率，2 πf； 
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r ——径向长度； 
h ——短管的长度，即穿孔板的厚度，mm。 
气体在短管中的相对声阻抗率为： 

( )1z Z p c r j mρ ω= = +                                     (2) 

0.52

2
32 1 0.177

32
h k kdr

hp cd
µ

ρ

  
 = + + 
   

                                (3) 

4
k d ωρ

µ
=                                           (4) 

式中，p——穿孔率； 
c——音速，340 m/s； 
d——孔径，mm； 
k——穿孔板常数； 
将式(4)代入空气的密度和粘滞系数，简化为： 

10k d f=                                          (5) 

当声波以角度θ 入射到穿孔板时，吸声系数为： 

( ) ( ) 22

4 cos
1 cos cos tan cos

r
r c D c

θ
θα

θ ω θ ω θ
=

+ + −  
                         (6) 

式(6)中，D 为穿孔板后的空气层厚度，mm。假设是垂直入射，并且穿孔板常数 k 值很大时，最大吸声系

数出现在共振时，此时声抗为零，则吸声系数最大值为： 

( )max 2
4

1
r
r

α =
+

                                        (7) 

共振频率为： 

( )2π ctg 2πfm fD c=                                       (8) 

 

 
Figure 3. Perforated plate structure diagram 
图 3. 穿孔板结构示意图 
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4. 计算结果与分析 

市场中常见穿孔板的穿孔率规格有 3%，5%，8%，10%；常见的穿孔板的厚度有 10 mm，15 mm，

20 mm，25 mm；常见的穿孔板的孔径有 3 mm，5 mm，8 mm。 
首先选用常见厚度 h = 20 mm，穿孔率 p = 3%带入公式(1)~(7)分别计算市场中常见孔径 d = 3 mm，5 

mm，8 mm 时各中心频率的吸声系数，如图 4 所示。 
根据图 3 可知，孔径越小，吸声系数越大，吸声性能越好，因此将孔径定为 3 mm。 
其次，分析穿孔率对穿孔板吸声性能的影响，当孔径 d = 3 mm，h = 20 mm 时，根据公式(1)~(7)分别

计算穿孔率 p = 3%，5%，8%和 10%时各中心频率的吸声系数，如图 5 所示。 
根据图 5 可知穿孔率较小时穿孔板对低频吸声效果好，对高频效果差，随着穿孔率增加，穿孔板的

吸声系数成下降趋势，当穿孔率 p = 10%时，高频吸声系数变大，考虑到穿孔板主要吸声对象为中低频，

因此将穿孔率定为 3%。 
最后，分析穿孔板厚度对吸声性能的影响，在穿孔率 p = 3%，孔径 d = 3 mm 时，根据公式(1)~(7)

分别计算市场中常见的厚度分别为 h = 10 mm，15 mm，20 mm 和 25 mm 时各中心频率的吸声系数，如

图 6 所示。 
根据图 6 可以确定随着穿孔板厚度的增加，各频率吸声系数增加，当穿孔板厚度达到 20 mm 以上时，

吸声系数增加不明显，因此，考虑经济性，选用穿孔板厚度 h = 20 mm。 
同时证明了图 4 中，选取 h = 20 mm、d = 3 mm、p = 3%的结果是一致的，在这种情况下的吸声性能

最高。吸声体实物图如图 7 所示。 
墙面吸声体安装后，重新对空调机房内的各测点进行测量，室内的平均噪声由 88.3 dB 下降为 63.3 dB， 
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Figure 4. The sound absorption coefficient of each frequency 
when the aperture is different 
图 4. 孔径不同时各频率的吸声系数 
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Figure 5. The sound absorption coefficient of each frequency 
when the perforation rate is different 
图 5. 穿孔率不同时各频率的吸声系数 
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Figure 6. The sound absorption coefficient of each frequency 
when the perforated plate thickness is different 
图 6. 穿孔板厚度不同时各频率的吸声系数 

 

 
Figure 7. Metope absorption body figure 
图 7. 墙面吸声体图 

 

达到了国家规定的噪声标准。 

5. 结论 

(1) 由于中央空调机房内有多种设备以及墙体、楼板之间声波经过多次反射折射形成的复杂混响场，

其噪声频率一般呈现宽频带特性，需要吸声效果较好的共振吸声体来消除室内混响； 
(2) 通过吸声计算可知，对于中频带的噪声，孔径 d 越小，吸声系数越大，因为孔内的高速气流，粘

滞力增大，消耗的热能更多； 
(3) p 大于 10%，吸声系数向高共振频率偏移，但由于高频率时，声波的衍射致使只有部分吸声作用，

所以吸声效果不明显；h 越大，吸声系数越大，但超过 20 mm 后吸声系数反而下降。 
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