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基于非线性能量汇胞元的浮筏隔振结构减重研究
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摘要 : 针对舰艇浮筏隔振系统设计技术瓶颈，特别是严格的重量和空间尺寸限制难题，基于非线性能量汇（Nonlin⁃
ear Energy Sink， NES）的宽频自适应性能，本文提出应用 NES 胞元（NES cell）的浮筏隔振结构设计减重方法。

NES 胞元分别并联于浮筏隔振系统的所有子结构。建立 4 自由度的浮筏隔振系统和耦合 NES 胞元的减振系统的

动力学模型，应用谐波平衡法（Harmonic Balance Method， HBM）推导出非线性系统的稳态响应满足的近似解析表

达式，并利用龙格⁃库塔法（Runge⁃Kutta， RK）进行了数值验证。通过力传递率响应对比了不同的系统总重量与胞

元数目下的振动抑制效果，并分析了胞元数目和系统总重量对系统振动的影响。结果表明，NES 胞元能够在系统

总重量降低的同时有效降低浮筏隔振系统全部模态的振动传递率。
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引  言

舰艇在航行过程中一直存在着振动问题，这对

其舒适性和隐蔽性有非常大的影响［1］。为了控制船

舶和潜艇的振动，浮筏隔振系统被提出。浮筏隔振

系统具有结构简单、可操作性强、减振效果好等优

点［2⁃4］，可以有效地抑制动力设备传递到船体的振动

和噪声，已经在船舰上得到广泛应用［5］。然而，浮筏

隔振装置的应用会占用船舶和潜艇中更多的重量与

空间等资源，增加其总体的运行负担。因此，降低浮

筏隔振系统的总体重量并同时提高其隔振性能具有

非常大的研究意义和实际工程价值［6］。

浮筏隔振系统由动力设备、上层隔振器、中间筏

架和下层隔振器组成［7］。所有的动力装置放置在中

间筏架上，通过两层隔振，传递到船体的振动可以被

有效抑制。由于动力设备是提供能量的发电机组，

其重量优化空间有限，因此针对浮筏隔振装置的结

构优化大多将中间筏架视为被优化的对象。近年

来，许多学者对浮筏隔振系统进行了广泛的研究。

徐匡迪等［8］以一种平置板架式浮筏为研究对象，采

用 APDL 语言零阶优化方法对浮筏隔振结构进行

了优化。王壮等［9］将桁架结构应用于传统浮筏，形

成一种新型桁架箱体浮筏隔振结构，并对其重量进

行了优化。LEI 等［10］采用双层浮筏隔振系统和颗粒

阻尼器组成的复合振动控制装置来控制系统的剧烈

振动。王锋等［6］利用拓扑优化方法对浮筏隔振系统

进行了优化，并采用功率流的分析方法研究了振动

能量在浮筏隔振系统中传递的特性。综上所述，浮

筏隔振结构已经被广泛研究并优化。然而，要在实

现浮筏隔振系统减重的同时提升其振动抑制效果还

存在困难，降低筏架重量并提高动力系统的振动控

制效率仍然是目前研究的热点问题。

非线性能量汇（NES）在过去几年得到了广泛

的发展［11⁃13］。作为不含线性刚度的非线性系统，

NES 能够在很宽的频率范围内抑制振动响应［14］，而

且不影响主系统的谐振频率［15］。主系统的振动能量

可以靶向地传递到非线性振子，实现高效减振［16⁃18］。

为了实现高可靠性和灵活通用性的宽频自适应控

制，NES 胞元化减振策略被提出［19］。NES 胞元的减

振性能及其应用于不同主系统减振的有效性已被广

泛研究。李猛等［20］分析了由多个 NES 胞元耦合的

远大于单个 NES 重量的振动结构所组成的系统的

整体响应特征，并研究了胞元数目对共振区响应状

态的影响。ZHENG 等［21］将 NES 胞元应用在平板平

台上，解决了其多模态振动控制问题，并通过实验进

行了验证。NES 胞元的数目可以随着不同主系统

的振动控制需求而改变，用小重量、小尺度的减振胞

元的组合替代大重量、大尺度的动力吸振器，能够分

布式应用于抑制系统的不同模态共振，提高 NES 的
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适用范围。而且研究表明，胞元化的减振策略能够

提高 NES 对不同振动强度的自适应性［20］。

本文将 NES 胞元应用于浮筏隔振系统的结构

设计和振动控制中，旨在通过引入 NES 胞元，在大

幅提高中间筏架隔振效果的情况下，减轻系统的总

质量。考虑 3 组动力设备和筏架系统，建立了 4 自由

度浮筏隔振系统的动力学模型，并通过模态分析得

到浮筏隔振系统的固有频率与振型矩阵。采用力传

递率来评价系统的减振效果，通过改变胞元数量与

中间筏架重量，比较不同总重量的浮筏隔振系统的

振动传递效果。

1　系统动力学模型与模态分析

船舰或潜艇中的动力设备是为其提供动力的发

电机组，也是振动的主要来源。在浮筏隔振系统中，

所有动力设备通过上层隔振器放置在中间筏架上，

然后利用下层隔振器将筏架连接到船体上［22］。由

此，本文建立了如图 1 所示的 4 自由度浮筏隔振系统

动力学模型。动力设备的重量一般为固定值，本文

考虑的结构减重通过改变中间筏架的质量来实现。

在图 1所示的 4自由度浮筏隔振系统力学模型中，

3个动力设备的质量分别为 M1， M2和 M3，对应的位移

分别为X1， X2和X3。中间筏架的质量为M0，位移为X0。

上层隔振器由阻尼C1， C2， C3和线性刚度K1， K2， K3组

成，下层隔振器由阻尼C0和线性刚度K0组成。

本文将 3 个动力设备运行时由于偏心转动产生

的惯性力视为系统的外激励，分别作用在动力设备

M1， M2和 M3上。实际浮筏隔振系统中的外激励形

式是多样的，可能存在相位差和幅值差。然而受限

于篇幅，本文仅采用最简单的激励形式来证明 NES 
胞元对多自由度浮筏隔振系统振动控制和结构减重

的有效性。将系统的外部激励取为 F = AΩ2sin
（ΩT），其中，A 为动力设备偏心质量与偏心距离的

乘积；Ω 为外激励的圆频率；T 为时间，用于描述外

激励力随时间的周期性变化。

浮筏隔振系统的运动微分方程写为：

M 0
d2 X 0

dT 2 + K 0 X 0 + C 0
dX 0

dT
+ K 1 ( )X 0 - X 1 +

       C 1 ( )dX 0

dT
- dX 1

dT
+ K 2( )X 0 - X 2 +

       C 2( )dX 0

dT
- dX 2

dT
+ K 3 ( )X 0 - X 3 +

       C 3 ( )dX 0

dT
- dX 3

dT
= 0，

M 1
d2 X 1

dT 2 + K 1 ( )X 1 - X 0 + C 1 ( )dX 1

dT
- dX 0

dT
=

       AΩ 2 sin ( )ΩT ，

M 2
d2 X 2

dT 2 + K 2( )X 2 - X 0 + C 2( )dX 2

dT
- dX 0

dT
=

       AΩ 2 sin ( )ΩT ，

M 3
d2 X 3

dT 2 + K 3 ( )X 3 - X 0 + C 3 ( )dX 3

dT
- dX 0

dT
=

       AΩ 2 sin ( )ΩT                         （1）
将式（1）写为矩阵形式：

M
d2X
dT 2 + C

dX
dT

+ KX= F （2）

对应的无阻尼自由运动微分方程为：

M
d2X
dT 2 + KX= 0 （3）

其中，质量矩阵与刚度矩阵可分别表示为：

M=
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úK 0 + K 1 + K 2 + K 3 -K 1 -K 2 -K 3

-K 1 K 1 0 0
-K 2 0 K 2 0
-K 3 0 0 K 3

（4）

系统的位移向量表示为：

X= (X 0，X 1，X 2，X 3) T
（5）

简谐振动的解定义为：

X= X * sin (ωT ) （6）
式中  ω 为浮筏隔振系统的固有圆频率；X*为各节

点的模态矩阵。

将式（6）代入式（3），得到：

(K- ω2M ) X * = 0 （7）
在自由振动条件下，模态矩阵 X*不全为 0，于是

得到：

det (K- ω2M )= 0 （8）
浮筏隔振系统参数如表 1 所示。未进行结构减

重前，筏架重量与动力设备总重量比值为 72%［23］，动

力设备和浮筏隔振系统总重量为 309.6 kg。此外，动

力设备偏心质量与偏心距离的乘积 A = 0.1 kg·m。

本文对浮筏隔振系统的安装模态进行分析，由

于 NES 不含线性刚度，将 NES 胞元引入浮筏隔振

系统后，系统的线性模态未受影响。通过求解式（8）

图 1 浮筏隔振系统动力学模型图

Fig. 1 Dynamic model of floating raft vibration isolation 
system
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可以得到浮筏隔振系统的固有频率，然后将 ω 代入

式（7）可以得到系统的振型向量。计算得到的浮筏

隔振系统的固有频率如表 2 所示。

计算所得模态矩阵为：

X * =

é

ë

ê

ê

ê

ê
êê
ê

ê

ê

ê ù

û

ú

ú

ú
úú
ú

ú

ú1.00 1.00 1.00 1.00
1.99 3.10 10.94 -0.20

13.90 -3.87 -1.45 -0.10
3.29 17.79 -3.76 -0.13

（9）

绘制浮筏隔振系统的模态振型图如图 2所示。

根据模态分析结果，将浮筏隔振系统的前 3阶模

态视为低阶模态（20~60 Hz），第 4 阶模态视为高阶

模态（110~140 Hz）。式（9）所示的模态矩阵中，低阶

模态下，3个动力设备的位移较大；高阶模态下，中间

筏架的位移较大。为保证 NES胞元在系统总重量降

低的同时有效降低浮筏隔振结构全部模态的振动传

递率，将 NES胞元安置在系统的所有子结构上。

2　NES 胞元减振系统动力学模型

如图 3 所示，建立了耦合 NES 胞元的浮筏隔振

系 统 减 振 模 型 ，NES 胞 元 的 结 构 设 计 参 考 文 献

［21］。NES 胞元摆放在系统的所有子结构上，系统

所受外激励的作用位置不变，仍作用在动力设备

M1， M2 和 M3 上。3 个动力设备与中间筏架上所添

加的 NES 胞元的数目相同，均为 n。图 4 为单个

NES 胞元的动力学模型图。

3 个动力设备 M1， M2 和 M3 上添加的单个 NES
胞元质量分别为 MN1， MN2 和 MN3，阻尼系数分别为

CN1，CN2和 CN3，三次非线性刚度系数分别为 KN1， KN2

和 KN3。中间筏架上所添加的单个 NES 胞元质量、

阻尼系数和三次非线性刚度系数分别为 MN0，CN0和

KN0。中间筏架与动力设备 M1，M2和 M3上添加的单

个 NES 胞元的位移分别为 XNz（z = 1，2，…，n），

XNu（u = n+1，n+2，… ，2n），XNv（v = 2n+1，
2n+2，…，3n）和 XNw（w = 3n+1， 3n+2，…，4n）。

即浮筏隔振系统的每个单独子结构上摆放的 NES
胞元具有相同的附加质量、阻尼系数和非线性刚度

系数。系统的运动微分方程为：

M 0
d2 X 0

dT 2 + K 0 X 0 + C 0
dX 0

dT
+ K 1 ( )X 0 - X 1 + C 1 ( )dX 0

dT
- dX 1

dT
+ K 2( )X 0 - X 2 + C 2( )dX 0

dT
- dX 2

dT
+

 K 3 ( )X 0 - X 3 + C 3 ( )dX 0

dT
- dX 3

dT
= ∑

z = 1

n é

ë
ê
êê
ê ù

û
úúúúKN0 ( )X Nz - X 0

3 + CN0 ( )dXNz

dT
- dX 0

dT
，                      

表 1 浮筏隔振系统参数

Tab. 1 Parameters of floating raft vibration isolation 
system

参数/
(N⋅m-1)

K0

K1

K2

K3

数值

6.1×107

7.2×106

3.1×106

3.1×106

参数/
(N⋅s⋅m-1)

C0

C1

C2

C3

数值

80
60
40
40

参数/kg

M0

M1

M2

M3

数值

129.6
75
60
45

表 2 浮筏隔振系统固有频率

Tab. 2 Natural frequencies of floating raft vibration 
isolation system

阶数

1
2
3
4

固有频率/Hz
34.85
40.58
47.00

121.89

图 3 耦合 NES 胞元的浮筏系统减振模型

Fig. 3 Vibration reduction model of floating raft system 
coupled with NES cell

图 4 单个 NES 胞元的动力学模型图（i = 0， 1， 2， 3）
Fig. 4 Mechanical model diagram of a single NES cell 

（i = 0， 1， 2， 3）

图 2 浮筏隔振系统模态振型图

Fig. 2 Modal vibration shape diagram of the floating raft 
vibration isolation system
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         M 1
d2 X 1

dT 2 + K 1 ( )X 1 - X 0 + C 1 ( )dX 1

dT
- dX 0

dT
= ∑

u = n + 1

2n é

ë
ê
êê
ê ù

û
úúúúKN1 ( )X Nu - X 1

3 + CN1 ( )dXNu

dT
- dX 1

dT
+

         AΩ 2 sin ( )ΩT ，

M 2
d2 X 2

dT 2 + K 2( )X 2 - X 0 + C 2( )dX 2

dT
- dX 0

dT
= ∑

v = 2n + 1

3n é

ë
ê
êê
ê ù

û
úúúúKN2( )X Nv - X 2

3 + CN2( )dXNv

dT
- dX 2

dT
+

         AΩ 2 sin ( )ΩT ，

M 3
d2 X 3

dT 2 + K 3 ( )X 3 - X 0 + C 3 ( )dX 3

dT
- dX 0

dT
= ∑

w = 3n + 1

4n é

ë
ê
êê
ê ù

û
úúúúKN3 ( )X Nw - X 3

3 + CN3 ( )dXNw

dT
- dX 3

dT
+

         AΩ 2 sin ( )ΩT ，

M N0
d2 X Nz

dT 2 + KN0 ( )X Nz - X 0
3 + CN0 ( )dXNz

dT
- dX 0

dT
= 0，

M N1
d2 X Nu

dT 2 + KN1 ( )X Nu - X 1
3 + CN1 ( )dXNu

dT
- dX 1

dT
= 0，

M N2
d2 X Nv

dT 2 + KN2( )X Nv - X 2
3 + CN2( )dXNv

dT
- dX 2

dT
= 0，

M N3
d2 X Nw

dT 2 + KN3 ( )X Nw - X 3
3 + CN3 ( )dXNw

dT
- dX 3

dT
= 0 （10）

对于本文的非线性系统，可以采用谐波平衡法

（HBM）求得近似解析解。假定减振系统的位移响

应解析解为：

Xi = ∑
j = 1

p

A i ，j cos ( )jΩT + ∑
j = 1

p

Bi，j sin ( )jΩT   （11）

式中  Ai，j 和 Bi，j 为调和系数，i = 0，1，…，3，Nz，
Nu，Nv，Nw；谐波阶数表示为 j，其中 j = 1，2，…，p。

系统的速度与加速度响应分别表示为：

Ẋ i = dXi

dT
= -

é

ë

ê
êê
ê
ê
ê∑

j = 1

p

A i，j jΩ sin ( )jΩT -

ù

û

ú
úú
ú∑

j = 1

p

Bi，j jΩ cos ( )jΩT （12）

Ẍ i = d2 X i

dT 2 = -
é

ë

ê
êê
ê
ê
ê∑

j = 1

p

A i，j( )jΩ
2

cos ( )jΩT +

ù

û

ú
úú
ú∑

j = 1

p

Bi，j( )jΩ
2

sin ( )jΩT （13）

将式（11）~（13）代入式（10）中，同时令 τ =ΩT，

并利用伽辽金法，式（10）可写为：

∫
0

2π

Rm δ (τ ) dτ = 0； m = 0，1，…，7 （14）

式中  δ（τ） =∑
k = 1

p

cos ( )kτ + ∑
k = 1

p

sin ( )kτ ，k 通常与近

似位移解的谐波阶数相同。Rm的值分别为：

R 0 = M 0 Ω 2 d2 X 0

dT 2 + K 0 X 0 + C 0 Ω
dX 0

dT
+ K 1 ( )X 0 - X 1 + C 1 Ω ( )dX 0

dT
- dX 1

dT
+ K 2( )X 0 - X 2 +

C 2 Ω ( )dX 0

dT
- dX 2

dT
+ K 3 ( )X 0 - X 3 + C 3 Ω ( )dX 0

dT
- dX 3

dT
- ∑

z = 1

n é

ë
ê
êê
ê ù

û
úúúúKN0 ( )X Nz - X 0

3 + CN0 Ω ( )dXNz

dT
- dX 0

dT
，

R 1 = M 1 Ω 2 d2 X 1

dT 2 + K 1 ( )X 1 - X 0 + C 1 Ω ( )dX 1

dT
- dX 0

dT
- ∑

u = n + 1

2n é

ë
ê
êê
ê ù

û
úúúúKN1 ( )X Nu - X 1

3 + CN1 Ω ( )dXNu

dT
- dX 1

dT
  -

AΩ 2 sin τ，

R 2 = M 2 Ω 2 d2 X 2

dT 2 + K 2( )X 2 - X 0 + C 2 Ω ( )dX 2

dT
- dX 0

dT
- ∑

v = 2n + 1

3n é

ë
ê
êê
ê ù

û
úúúúKN2( )X Nv - X 2

3 + CN2 Ω ( )dXNv

dT
- dX 2

dT
-

AΩ 2 sin τ，

R 3 = M 3 Ω 2 d2 X 3

dT 2 + K 3 ( )X 3 - X 0 + C 3 Ω ( )dX 3

dT
- dX 0

dT
- ∑

w = 3n + 1

4n é

ë
ê
êê
ê ù

û
úúúúKN3 ( )X Nw - X 3

3 + CN3 Ω ( )dXNw

dT
- dX 3

dT
-

AΩ 2 sin τ，

R 4 = M N0 Ω 2 d2 X Nz

dT 2 + KN0 ( )X Nz - X 0
3 + CN0 Ω ( )dXNz

dT
- dX 0

dT
，

R 5 = M N1 Ω 2 d2 X Nu

dT 2 + KN1 ( )X Nu - X 1
3 + CN1 Ω ( )dXNu

dT
- dX 1

dT
，
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R 6 = M N2 Ω 2 d2 X Nv

dT 2 + KN2(X Nv - X 2) 3 + CN2 Ω ( dXNv

dT
- dX 2

dT )，
R 7 = M N3 Ω 2 d2 X Nw

dT 2 + KN3 (X Nw - X 3) 3 + CN3 Ω ( dXNw

dT
- dX 3

dT ) （15）

通过伽辽金法可以表示为：

∫
0

2π

SR dτ = 0 （16）

式中  S = diag（D， D， D， D， D， D， D， D）； 
R = diag（R0， R1， R2， R3， R4， R5， R6， R7）。D 的

值为：

D= [ cos τ，cos ( )2τ ，cos ( )3τ ，⋯，cos ( )kτ ，

sin τ，sin ( )2τ ， ]sin ( )3τ ，⋯，sin ( )kτ
T
（17）

调和系数 Ai，j和 Bi，j的值可以通过雅可比矩阵得

到，然后采用伪弧长法绘制系统的响应曲线。中间

筏架的幅值响应与系统传递到船体的力 Fb 可分别

表示为：

A x0 = ∑
j = 1

p

( )A 0，j

2
+ ∑

j = 1

p

( )B 0，j

2
（18）

F b = K 0 X 0 + C 0
dX 0

dT
=

                    ∑
j = 1

p

( )K 0 A 0 ，j + C 0 B 0，j jΩ cos ( )jΩT +

                    ∑
j = 1

p

( )K 0 B 0 ，j - C 0 A 0，j jΩ sin ( )jΩT （19）

系统的力传递率（dB）定义为［24⁃25］：

T = 20lg
é

ë

ê
êê
ê
ê
êRMS ( )F b

RMS ( )F

ù

û

ú
úú
ú=

          20lg
ì
í
î

ïï
ïï

é

ë

ê
êê
ê
ê
ê∑

j = 1

p

( )K 0 A 0 ，j + C 0 B 0，j jΩ
2
+

ü

ý

þ

ïïïï

ïïïï

ù

û

ú
úú
ú          ∑

j = 1

p

( )K 0 B 0 ，j - C 0 A 0，j jΩ
2

1
2

( )3AΩ 2 （20）

式中  RMS（Fb）与 RMS（F）分别表示传递到船体

的力与激励力的均方根值。本文将谐波阶数考虑

为 3 阶。

浮筏隔振系统上添加的 NES 胞元的参数如表 3
所示，NES 胞元参数的选取参考文献［19］。单个

NES 胞元的附加质量与其相连接结构的质量比固定

为 0.2%，即 MN0/M0=MN1/M1=MN2/M2=MN3/M3=
0.2%。

为了验证文中推导得到的近似解析解的准确

性，可采用龙格⁃库塔（RK）数值法绘制系统的响应

曲线与之对比。通过 HBM 与 RK 获得的耦合 NES
胞元的减振系统的中间筏架的幅频响应对比如图 5
所示，图中 f=Ω/（2π）；mreft，mpu分别表示中间阀架与

动力设备的质量。取中间筏架与动力设备的质量比

为 72%，胞元数目 n = 20，可以看出两种分析方法

得出的响应曲线具有高度的一致性。

3　浮筏隔振系统的结构减重

在本节中，通过调整 NES 胞元数量与中间筏架

的重量来改变系统的总质量，比较了不同总重量下

系统的力传递率响应，并分析了胞元数目与系统总

重量对第 1 阶模态振动的影响。同时将未添加 NES
胞元的浮筏隔振系统的力传递率⁃频率响应绘制在

图 6 中，可以看出浮筏隔振系统在前 3 阶模态处的力

传递率分别为 48.0，40.6 和 34.8 dB。高阶模态处的

力传递率为 32.5 dB。可见系统在第 1 阶模态处的

力传递率是最大的。

同时为了描述中间筏架与 3 个动力设备的质量

比值，定义如下等式：

μ = M r

M p
× 100% （21）

式中  M r和 Mp分别表示中间筏架的质量和动力设

备的总质量。选取 4 种筏架质量对比浮筏隔振系统

的不同减振效果，分别取 µ1=72%，µ2=60%，µ3=
48% 和 µ4=36%。在筏架重量改变的同时调整线

性刚度 K0的大小，使得筏架的单自由度系统的固有

频率保持不变，即 ω0=（K0/M0）
1/2=109.2 Hz。

表 3 NES 胞元参数

Tab. 3 Parameters of NES cell

参数/
(N·m−3)

KN0

KN1

KN2

KN3

数值

3.5×108

3.2×106

3.1×106

4.1×106

参数/
(N·s·m−1)

CN0

CN1

CN2

CN3

数值

60
40
30
30

参数/kg

MN0

MN1

MN2

MN3

数值

0.26
0.15
0.12
0.09

图 5 通过 HBM 与 RK 获得的减振系统幅频响应对比

Fig. 5 Comparison of amplitude⁃frequency response curves 
of vibration isolation system obtained by HBM and 
RK
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未添加 NES 胞元时，为了观察筏架重量的改变

对 4 种不同重量的浮筏隔振系统振动传递的影响，

分别绘制低阶和高阶模态处的力传递率⁃频率响应

对比如图 7 所示。未添加 NES 胞元时，同比改变筏

架的重量和线性刚度 K0 会略微影响系统低阶（前 3
阶）固有频率，但是对高阶（第 4 阶）模态的固有频率

和共振传递率的影响较大。随着筏架重量的减小，

浮筏隔振系统的第 4 阶共振频率随之增大，第 4 阶模

态共振区域向高频转移，降低了高频区的隔振效率，

但是第 4 阶模态共振的最大的力传递率略有减小的

趋势。

由于筏架重量降低后系统的减振效果没有得到

有效改善，为了补偿振动控制效果，相应地增加

NES 胞元的数量。对应地将 NES 胞元数量分别选

取为 10，15，20 和 25 个。系统的总质量等于 3 组动

力系统的总质量、筏架的质量和各个子结构上 NES
胞元的总质量之和，即表述为：

M Total = M p + M r + n (M N0 + M N1 + M N2 + M N3)
（22）

于是，不同筏架质量与胞元数量下 4 种系统的

总质量分别为：

M Total1 = (180 + 129.6) kg +
10 × (0.26 + 0.15 + 0.12 + 0.09) kg = 315.8 kg，
M Total2 = (180 + 108) kg +
15 × (0.216 + 0.15 + 0.12 + 0.09) kg = 296.6 kg，
M Total3 = (180 + 86.4) kg +
20 × (0.173 + 0.15 + 0.12 + 0.09) kg = 277.1 kg，
M Total4 = (180 + 64.8) kg +
25 × (0.13 + 0.15 + 0.12 + 0.09) kg = 257.0 kg

（23）
4 种 重 量 系 统 与 未 受 NES 减 振 的 浮 筏 系 统

（Uncontrol）的力传递率⁃频率响应对比如图 8 所示。

图 8（a）和 8（b）分别展示了低阶模态和高阶模态的

力传递率。需要说明的是，改变筏架重量的同时，其

上放置的单个 NES 胞元的附加质量与筏架的质量

比保持 MN0/M0=0.2% 不变。也就是说，对应于不

同筏架质量，并联在各个子结构上的 NES 胞元总重

量与各个子结构重量的比值分别为 2%，3%，4%
和 5%。

NES 本质上作为一个非线性系统，存在不影响

主系统共振频率的特点，所以与图 7 的结果相比，

NES 胞元数目的增加未对系统低阶和高阶模态的

共振频率产生影响，即图 8 中系统共振频率的变化

仍然是由筏架重量和线性刚度 K0的改变而引起的。

由图 8（a）可见，对于前 3 阶模态的低频共振，较

轻重量的筏架展示出更好的减振效果。随着浮筏隔

振系统总重量的减少，为了提高振动控制效果，

NES 胞元数目相应地增加。另外，由于 NES 与主结

构的质量比增大，系统在低阶模态处的力传递率响

应峰值随之降低，传递到船体的力也对应减小，筏架

与 NES 胞元组合控制的减振效果变得更好。未添

加 NES 胞元的原浮筏隔振系统总质量为 309.6 kg。
当 µ = 36%，胞 元 数 目 n = 25，系 统 总 质 量 为

257.0 kg，即浮筏隔振系统总质量减少 52.6 kg 时，系

统前 3 阶模态的力传递率响应峰值与未受控制的浮

筏隔振系统相比分别降低 21.1，24.2 和 27.2 dB。

由图 8（b）可见，对于第 4 阶模态的高频共振，较

轻重量的筏架也同样展示出更小的振动传递率。随

着 NES 与主结构质量比的增大，第 4 阶模态共振的

力传递率响应峰值随之大幅减小，第 4 阶模态共振

的抑制效果变得更好。当系统总质量为 257.0 kg，
即浮筏隔振系统总质量减少 52.6 kg 时，系统第 4 阶

图 6 浮筏隔振系统的力传递率⁃频率响应

Fig. 6 Force transmissibility⁃frequency response of floating 
raft vibration isolation system

图 7 未添加 NES 胞元的不同筏架质量下浮筏隔振系统在

低阶和高阶模态处的力传递率⁃频率响应对比

Fig. 7 Comparison of force transmissibility⁃frequency re⁃
sponse of floating raft vibration isolation system with 
different mass of raft for low⁃ and high⁃order modes 
without NES cell
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模态共振响应的力传递率峰值与未受控制的浮筏隔

振系统相比降低了 29.3 dB。图 9 为未受控制浮筏

隔振系统与 4 种不同总质量减振系统在全部模态处

的力传递率⁃频率响应对比，清晰地展示出了 NES
胞元对宽频范围内的所有共振峰的高效率减振

作用。

基于上述分析可以得出结论，对于浮筏隔振系

统全部模态的振动，利用 NES 胞元减振可以实现在

更小的系统总质量下拥有更好的振动抑制效果，达

到了浮筏隔振结构减重的目的。

4　结  论

（1）同比改变筏架重量和刚度 K0 对系统前 3 阶

固有频率影响较小，但对第 4 阶固有频率影响较大，

第 4 阶固有频率随着筏架重量的减小而增大。

（2）通过引入 NES 胞元，可以在降低浮筏隔振

系统总重量的同时降低各阶模态共振的力传递率，

实现更好的振动抑制效果。
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Weight reduction design of floating raft vibration isolation structure 
by using nonlinear energy sink cell

WANG Hong‑li1，2， YIN Xue‑wen1， DING Hu2

（1.China Ship Scientific Research Center， Wuxi 214082， China； 
2. School of Mechanics and Engineering Science， Shanghai University， Shanghai 200444， China）

Abstract: Floating raft vibration isolation systems in the ships or submarines have the requirement of low weight and small volume. 
To reduce the weight of floating raft vibration isolation systems and improve its vibration suppression effect， nonlinear energy sink 
cell （NES cell） is applied to the structural optimization of the floating raft vibration isolation system. NES cells are placed on all the 
substructures of the floating raft system. The mechanical model of the floating raft system with four degrees of freedom and the vi⁃
bration damping system with NES cell are established. The modal analysis of the floating raft system is carried out. The approxi⁃
mate analytical expression of steady-state response for nonlinear system is derived by Harmonic balance method （HBM） and veri⁃
fied by Runge-Kutta （RK）. The vibration suppression effect under the different total weight and NES cell number is compared by 
force transitivity response， and the influence of the NES cell number and total weight of the system for the 1st-order mode is ana⁃
lyzed. The results show that NES cell can effectively improve the vibration suppression efficiency of the floating raft system for all 
the modes while reducing the total weight of the system and realize the structural optimization of the floating raft system effectively.

Key words: floating raft vibration isolation system；nonlinear energy sink cell；structure optimization；force transmissibility
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