浮筏隔振系统的非共振响应分析
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摘要：浮筏隔振系统是提高船舶声隐身性能的重要技术途径，本文建立了筏架和基础板均为弹性体的浮筏动力学方程，并重点分析了隔振器的非线性刚度对系统动态特性的影响。在线性条件下，通过刚柔耦合软件仿真，验证了建模理论的合理性，并通过功率流方法，对结构能量的传递进行了分析。在非线性条件下，隔振器具有立方非线性的刚度项，利用多尺度法研究系统发生内共振等条件，同时通过数值方法计算分析了系统在单频和多频激励下的非共振响应。研究结果表明：线性和非线性条件下的柔性浮筏隔振系统，其动力学特性区别明显。非线性条件下，筏架的刚柔程度显著的影响系统特性，而线性条件下的低频段，该影响较小。同时非线性条件下的系统存在较为复杂的谐波及倍周期现象。
关键词：隔振浮筏，刚柔耦合，子结构综合，多尺度法
中图分类号：TH113.1           文献标识码：A                    文章编号:
引言
目前浮筏隔振系统广泛的应用于船舶动力设备的隔振设计，其使用的隔振器（钢丝绳、空气弹簧及橡胶等形式）均具有不同程度的非线性刚度。由于浮筏系统尺寸较大，从而产生影响结构动力学特性的柔性变形。因此需要在理论研究阶段，分析隔振器的非线性刚度以及筏架和基础的柔性变形对系统动力学特性的影响。由于平置板式浮筏的结构简洁，特征明显，多作为分析和应用的重点。
在浮筏隔振系统的建模方面，文献[1]等在线性隔振条件下，采用四端参数法、模态机械阻抗综合法等子结构建模理论，分析了刚性筏架和柔性基础情况下的动力学响应。文献[2]提出使用柔性多体动力学理论，基于能量的方法对浮筏整体进行建模，方法新颖。对于具有非线性刚度的隔振系统，由于非线性条件下的公式推导难度大。文献[3]、[4]将弹性基础等效处理为一个附加的质量-弹簧单自由度系统，该方法根据经验公式进行计算，有计算处理快的优点，但经验公式难以涵盖多种尺寸及隔振器布置不同的结构。孟飞[5]将局部非线性条件，嵌入到有限元软件得到的复杂结构模态信息中，从而建立起结构的导纳矩阵并进行数值计算分析，拓展了复杂非线性结构的建模途径。
非线性系统的定量分析方法主要适用于求解低维非线性系统的近似解，即以单自由度系统为代表的二维状态空间以及其他三维状态空间系统，而实际中的大多数动力学问题具有维数高，非线性强等特点，所以当前对非线性系统的分析以数值方法为主[6]。

本文将对平置板式浮筏进行动力学特性分析。将筏架和基础板均处理为柔性板结构，并设定隔振器具有立方非线性的刚度项，根据多刚体理论及板结构的偏微分方程，通过子结构方法进行线性条件下的建模，并通过多体刚柔耦合仿真，验证理论建模的合理性。在此理论基础上，引入隔振器刚度的非线性项并建立方程，以对非线性浮筏隔振系统进行多尺度法定量和数值计算分析，探索浮筏隔振系统的动力学特性。
1 浮筏隔振系统的动力学建模
目前，单机组的双层隔振以及多机组的浮筏隔振系统(如图1)是舰船隔振效果较优且较常用的隔振手段。由于结构空间较为复杂，所以一般采用子结构方法进行分析。将整个系统分为A：机组，B:上层隔振器，C：中间质量或筏架，D：下层隔振器，E：基础板五个子结构。
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图1  浮筏隔振系统示意图
Fig. 1  The sketch of floating raft
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图2  浮筏隔振系统力和位移条件

Fig. 2  The force and displacement condition
各子结构间的力和位移边界条件如图2所示，其中的力及位移符号等均为六个方向的相关定义，如图2中的
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所表示的激励力向量。通过考虑实际结构的工作条件，设A子结构为刚性体，C，E子结构为柔性体。
A系统的动力学方程为：
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其中，
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，为A子结构的第
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台机组的质量阻抗矩阵，负载机组的质量为
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、
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、
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分别为绕机组质心笛卡尔坐标系
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、
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坐标轴的转动惯量。
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，为负载机组的质心加速度向量，定义为：沿质心笛卡尔坐标系的平动和转动加速度分量。本文中符号上标的“
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”表示变量对时间的一阶导数。
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，定义为：沿质心笛卡尔坐标系的六个激励力分量。本文下标
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表示A子结构，符号
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表示第
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台机组，
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表示第
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台机组的第
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个隔振器，上标
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，
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分别表示该层隔振器的上部和下部。
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R

为第
[image: image26.wmf]i

个隔振器和机组联接位置处相对于负载机组质心的刚体空间坐标变换矩阵。
由于空气弹簧等隔振器具有较强的非线性刚度以及较小的阻尼，因此设定隔振器具有典型的非线性刚度和线性阻尼[2]，将非线性项表示为三次多项式的形式
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，其中x为变形量，
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为线性刚度，
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为非线性刚度。
对B子结构分析，其作用力的表达式为：
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台机组，第
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个隔振器上端的速度向量：
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台机组，第
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个隔振器下端的速度向量：
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隔振器六个方向的刚度和阻尼表达式为：
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其非线性刚度项为
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。同理可以得到D子结构的作用力表达式：
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其各变量表达式和式(3)、(4)、(5)、(6)基本一致，
[image: image43.wmf]V

为对应的D子结构的非线性刚度项。不同的是其表示下层第
[image: image44.wmf]j

个隔振器。

对C、E子结构进行分析。柔性板结构弹性曲面微分方程[9]的一般表达式为：
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D

为板结构的复抗弯刚度，
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为板的挠度，
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、
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分别为板结构的密度、厚度，
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为板表面任意位置处受到的作用力。

取挠度的模态叠加表达式为：
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为板的振型函数，
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C

为相应的模态坐标。

将式(9)的第
[image: image54.wmf]n

项代入式(8)，通过Galerkin方法处理得到板结构的常微分方程,由于涉及到积分变换，其符号表达式较为繁杂，所以将下文算例中的物理参数直接代入，考虑基础板结构的第一阶模态，得到表达式：
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[image: image56.wmf]b

bjr
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为基础板的模态坐标变换矩阵，其将基础板所受到的六个方向激励力，通过狄拉克函数转换为垂直于板中面的作用力。同理可得到前n阶表达式。
中间筏架的刚体运动，通过类似式(1)的分析得到：
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，
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为中间质量或筏架的质量矩阵和加速度向量，
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表示第
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个下层隔振器。
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为筏架刚体坐标变换矩阵，形式和式(1)所对应的参数类似，bjg表示下层第j隔振器的刚体坐标变换矩阵。

由上述分析，通过力和位移的边界条件，可以得到线性和非线性条件下的动力学方程组。线性方程的计算较快捷，而非线性计算由于算法的迭代，其耗时较长，且为探索非线性条件下的特性，将系统进行简化。在不考虑冲击等极限工况的前提下，隔振系统的实际工作环境较稳定，其轮机工作时所产生的激励一般为定频扰动，则可设机组的激励位置垂直于机组的重心，由于隔振器一般只在竖直方向存在非线性刚度，竖直方向的扰动不会引起各自由度间的耦合，所以只对竖直方向上的运动方程进行分析。通过多体动力学软件的时域分析以及理论模型的计算表明：对该隔振系统所具有的结构形式以及激励条件而言，柔性结构的一阶模态对系统的贡献量最大，所以只对一阶模态引入分析。由此将系统降为平面5个微分方程的方程组，分别为机组1和机组2的竖直运动，刚性筏架的竖直运动，柔性筏架的柔性变形以及基础板的柔性变形。设定弹簧原长为初始位置，由式(1)、(2)、(7)、(10)、(11)进行整理得到系统在竖直方向的运动微分表达式。其中刚性筏架柔性基础条件下的非线性浮筏的微分方程组如式(12)所示：
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式(12)中
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分别代表两台机组的负载质量，其位移分别表示为
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。作用于机组的力
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分别表示为
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，其大小相等。上层和下层隔振器的刚度项分别为
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，阻尼项分别为
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。筏架的质量为
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。表达式中的大写字母
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均代表模态变换矩阵。
为保证理论的可信性，需对方程组式(12)及未列出的其他方程组进行正确性验证。由于非线性系统的仿真方法不够全面以及非线性试验条件的欠缺，难以直接对非线性方程的正确性进行验证。实际上，对隔振器刚度的非线性项进行删减，即可以得到线性条件下的动力学方程组，因此合理的线性模型，可以保证非线性模型的合理性。在本文中，图3为刚柔耦合软件仿真分析和线性理论计算结果的对比，并得到了较好的一致性，从而保证了该建模方法的正确性。另外有限元软件的结果同样和刚柔耦合仿真分析结果基本吻合，保证了仿真的可靠性，同时刚柔耦合仿真方法的计算速度较优。
    将式(12)表达为矩阵的形式：
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以式(13)为例进行多尺度法的定量分析，将算例中的几何尺寸参数引入，同时将
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表示为
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，
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x

表示为
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x

，整理得到各矩阵表达式如下所示：
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式(13)中各方程的位移等量值存在不同程度的耦合，所以难以定量分析。由式(13)派生系统的固有频率为
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 (i=1，2，3，4)，对质量矩阵归一化的振型为
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 (i=1，2，3，4)。固有频率矩阵
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其中
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由于式(14)的耦合程度较式(13)低，则分析较为快捷。设定
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。引入两个时间尺度进行计算，设解为：
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取
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的零阶项，进行处理得到：
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设
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表示前面各项的共轭。将式(16)代入
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的一阶项，由消除永年项的条件，分离实虚部后求解方程组，整理得到系统的自由振动成分为：
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其中
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为积分常数。
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的表达式，由于篇幅关系，在此不予展开。

强迫振动成分为：
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初始偏移成分为：
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由式(17)得到系统的解为：
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=1，2，3，4)，因此一阶近似解存在与激励力频率相同的强迫振动成分，且不受非线性项影响。刚度的非线性项对结构的影响主要体现在近似解中出现了复杂的共振项。分析得到系统的共振条件分为内共振和外激励引起的共振，以
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所在的
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项整理化简为例，将共振项可简单罗列为：
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等。可见共振条件极多，分析其内共振和主共振条件难以涵盖全面。考虑到实际系统并不处于共振区工作，所以本文主要通过数值计算，分析系统的非共振响应。
2 浮筏隔振系统的算例分析
目前，舰船中的动力机组以柴油机组为主，在正常状态下其转速分布在800~1800rpm，即15~30Hz，所以重点分析较低频率段的结构动力学响应问题。建立如图1所示的刚柔耦合仿真的浮筏隔振系统虚拟样机模型，考虑到结构重心的调配，设定A子结构为两台相同的机组，且相对筏架对称布置；B子结构为机组和筏架间的隔振器，分两组，各四支隔振器；C子结构为板式筏架；D子结构为筏架和基础板间的隔振器组，共六支隔振器；E子结构为基础板。

具体物理参数为：负载机组1和机组2几何尺寸为0.8×0.8×0.4m，密度7800kg/m3。上下层隔振器根据负载质量，采用某型号的橡胶隔振器，竖直方向的刚度线性项为1×107 N/m，非线性项U=V=1×109 N/m3，阻尼比0.01。平置板式筏架的几何尺寸为2×1×0.06m，结构损耗因子为0.01，自由边界。基础甲板的几何尺寸为2×1×0.02m，结构损耗因子为0.01，简支边界。激励条件为作用于机组质心，竖直向下的简谐激励。对浮筏隔振系统，进行线性条件下的理论计算和多体动力学刚柔耦合仿真分析，以及非线性条件下的Runge-Kutta数值计算。
2.1线性条件下的动力学特性分析

线性条件下的浮筏隔振系统引入筏架的前3阶和基础的前4阶模态，得到25个微分方程并进行分析。图3为无阻尼条件下的理论计算和多体动力学软件仿真的速度传递函数曲线。图4为理论计算的功率流曲线。
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图3  浮筏隔振系统传递函数曲线图  

Fig.3  Transfer function of floating raft
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图4  浮筏刚性及柔性筏架功率流曲线

Fig. 4  Power flow of rigid and flexible raft frame
图3表明，在柔性筏架条件下，其峰值点从左至右依次为机组A子结构的上下运动共振频率点，筏架C子结构的上下运动共振频率点，基础E子结构的第一阶模态频率点，筏架C子结构的第一阶模态频率点，基础E子结构的第三阶模态频率点。由于激励条件对称，所激发的模态频率点均对应于对称模态。由多体刚柔耦合仿真解和理论解的一致性，验证了理论建模的可靠性，可以保证非线性分析结果的可信性，同时也佐证了该刚柔耦合建模方法的可行性。由图4所示，当将筏架考虑为柔性体，其功率流曲线较刚性筏架更加丰富，体现了筏架柔性的影响。除了筏架共振点外，刚性和柔性筏架条件下，输入到系统的能量基本一致。中高频段，柔性筏架所输出的能量较高，显然不利于隔振。实际条件下，筏架的跨度较大，必然要产生柔性变形，因此在结构设计阶段尽可能增大筏架的刚度，以降低不利影响。图3、4同时表明，刚性和柔性筏架在低频段的特性较为一致。
2.2非线性条件下的动力学特性分析
分析立方非线性条件下的浮筏隔振系统，其结果如图5~8所示。
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图5  机组1的主共振响应曲线
Fig. 5  Resonant response of device 1
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图6  非线性浮筏刚性及柔性筏架频谱图
Fig. 6  Spectrum analysis of rigid and flexible raft frame
对图5的分析表明，系统存在跳跃现象，曲线向右侧倾斜，证明了刚度渐硬参数的正确性。同时该图表明了柔性筏架隔振系统的一阶共振频率点较刚性筏架低，原因在于各子结构可等效为弹簧的串联，柔性结构的引入导致整体的刚度降低。图6为非线性条件下，单频简谐激励所产生的谐波分量，由于立方非线性项的存在，导致发生三倍于激励频率的谐波分量。其存在二倍于激励频率的谐波成分原因在于，机组和筏架的质量作为常数项出现在方程组(13)中，导致分析时系统处于非对称刚度的状态，从而发生偶数倍的谐波成分，该非对称性，同样导致零频段存在较大的峰值。调整系统静平衡位置处的隔振器作用力对称于变形量，从而消除了方程组(13)中的质量常数项，修改后的结果如图8中的单频激励曲线所示，其只产生了奇数倍于激励频率的谐波。在实际工作环境中，隔振器的刚度在初始条件下难以对称于变形量，所以只存在立方非线性刚度的隔振器，也极有可能产生偶数倍的谐波分量。图5和图6表明，非线性浮筏隔振系统，其刚性和柔性筏架条件下的动力学特性区别较为明显，这显著的不同于线性条件下的系统。
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图7  机组1在大激励幅值下的相图

Fig. 7  Phase trajectory of unit 1 with high exciting force
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图8  单频及多频条件下的频谱图
Fig. 8  Spectrum analysis under single and multiple frequency
相同的激励及初始条件下，柔性筏架和柔性基础的系统可能发生图6及图7中所示的倍周期运动现象，从而导致隔振设计难度更大，设计中需要对可能存在的激励频率进行全面的频谱特性分析。
动力设备在额定转速条件下也存在多个谐波分量的扰动，在浮筏系统的分析中，需要对该谐波激励条件进行分析计算。设定系统静平衡位置处的隔振器力-变形曲线对称于变形量，计算结果如图8所示，其不仅验证了前文中单频激励及对称刚度只产生奇数倍的谐波分量的结论，而且多频激励在60Hz处的峰值也证明了谐波激励条件分析的重要性。
3结论
本文对柔性浮筏系统进行了动力学特性方面的研究。讨论了筏架的柔性变形以及非线性隔振器对系统的影响。主要结论为：

1）当激励幅值较小或非线性项较弱，则浮筏隔振系统处于线性工作条件。在动力学特性方面，柔性筏架系统相比于刚性筏架的区别主要体现在中、高频段。借助于多体动力学软件的刚柔耦合仿真分析，不但可以检验简单结构的理论建模的正确性，重要的是可以进行复杂结构的虚拟样机仿真分析，达到降低试验成本，缩短设计时间的良好效果。
2）非线性浮筏隔振系统的动力学特性较线性条件更为复杂。在线性理论正确性的基础上，引入隔振器刚度的立方非线性项，进行理论建模。通过考虑实际的工作条件，并以数值分析作为评价标准，使系统得以简化。而后通过数值方法分析了该隔振系统在单频和多频条件下的非共振响应。在相同的激励条件下，柔性筏架系统呈现出较刚性筏架更为复杂的动力学特性，在频谱上主要表现为更为多样的谐波成分，应在隔振设计时详细分析谐波分量诱发共振的条件。同时数值计算切实地表明了在非线性条件下的所有频段内，筏架的特性对系统的动力学特性影响显著，而不仅仅局限于线性系统的中、高频段。
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Abstract: Ship floating raft isolation system is an important technology approach which is used to improve the acoustic stealth performance of warships. The influence of raft frame and infrastructure flexibility and the nonlinear isolation is taken into account on the dynamic equations. In the linear condition, the CMD(Calculation of Multi-body Dynamics) software is used to confirm the reasonable of modeling method, and the transmission of vibration energy is researched by the power flow. In the nonlinear condition, method of multiple scales is used to research the dynamic response under the non-resonant state and the numerical solution is used to analyze the differential equation system. The result indicates that the dynamic character of rigid and the flexible raft frame are different in the nonlinear condition. The resonance response could be caused by the harmonic component in the non-resonant frequency.
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