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周期波纹夹芯结构动力学解析建模
及振动特性分析

李直兵， 靳国永， 叶天贵， 杨铁军， 陈玉坤

（哈尔滨工程大学动力与能源工程学院，黑龙江  哈尔滨  150001）

摘要: 本文基于动刚度方法建立了一种周期波纹夹芯结构的动力学解析模型。该模型将耦合结构解耦为若干开口圆柱壳和矩

形板，并基于 Kirchhoff 薄板理论和 Flügge 薄壳理论推导了对边简支条件下子结构的动刚度矩阵。根据耦合边界处的位移连

续性条件和力平衡条件，得到了子结构的坐标转换矩阵，并采用类似于有限元的思想组装了周期结构的全局动刚度矩阵。基

于组装的全局动刚度矩阵，计算了三种类型周期波纹夹芯结构的振动特性，并将计算结果与有限元软件 ANSYS 仿真数据进

行对比。研究结果表明，本文建立的解析模型能够在较少的自由度下获得准确的计算结果。此外，还探究了不同夹芯类型和

几何参数对周期波纹夹芯结构振动特性的影响。
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Dynamic analytical modeling and vibration characteristics analysis 
of periodic corrugated sandwich structures

LI Zhibing， JIN Guoyong， YE Tiangui， YANG Tiejun， CHEN Yukun
（College of Power and Energy Engineering， Harbin Engineering University， Harbin 150001， China）

Abstract: This paper presents a dynamic analytical model of periodic corrugated sandwich structures by using the dynamic stiffness 
（DS） method. In the model， the coupled structure is decoupled into several open cylindrical shells and rectangular plates， and then 
based on Kirchoff’s thin plate theory and Flügge’s thin shell theory， the DS matrices of substructures under the condition of simply 
supported on the opposite side are derived. According to the continuity condition and equilibrium conditions on the coupling bound⁃
ary， the coordinate transformation matrix of each substructure is derived， and the global DS matrices of the periodic structure are 
assembled using a similar strategy to the finite element method （FEM）. Based on the assembled global DS matrices， the vibration 
characteristics for the three types of periodically corrugated sandwich structures are calculated， and the results are compared with 
those from FEM solutions. The results show that the presented model can obtain accurate calculation results with fewer degrees of 
freedom. In addition， the effects of different core styles and geometric parameters on the band gap characteristics of the periodic 
sandwich structure are also explored.

Keywords: corrugated sandwich structure；vibration characteristics；dynamic stiffness method；analytical model

波纹夹芯结构以其轻质、高强度和耐腐蚀等优

点被广泛应用于飞机、汽车、船舶等各种工程结构。

在实际运用中，该结构的振动是影响其强度和可靠

性的关键因素。振动可能导致材料性能下降、疲劳

损伤和结构破裂等问题，从而对使用安全构成潜在

威胁。因此，对波纹夹芯结构的动力学特性进行研

究具有重要意义。

近年来，国内外学者对波纹夹芯结构的动力学

特性进行了大量的研究。SHU 等［1］运用 Castigliano
定理和等效均质理论提出了一种用于预测三角形波

纹板弯曲性能的方法。袁文昊等［2］基于 Hamilton 变

分原理建立了不同边界条件下的波纹板动力学模
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型，并采用指数剪切变形理论分析了材料和几何参

数对其振动特性的影响。随后，李凤莲等［3］建立了

四边简支下的波纹夹芯板的动力学方程，并探究了

不同夹芯结构的声振特性。LIU 等［4］基于非线性几

何关系和 Hamilton 变分原理建立了石墨烯增强复

合材料波纹板的非线性动力学方程，并探究了几何

尺寸对其振动特性的影响。李锁斌等［5］通过引入超

材料提出了一种超结构夹芯板，并基于有限元方法

探究了其带隙特性，结果表明所建立的超材料波纹

板具有良好的力学承载和低频带隙特性。XIA 等［6］

从实验、数值和理论三个方面研究了波纹夹芯板在

沿其中心线方向施加纵向载荷时的力学响应。LIU
等［7］ 通过试验和有限元仿真分析深入研究了 U 型

波纹夹芯板在准静态压缩载荷下的变形机理，并推

导了 U 型波纹夹芯板变形抗力的解析公式。李震

等［8］采用微分求积有限元方法建立了由多个圆弧壳

组成的波纹板的动力学模型，随后，基于前期的研

究，他们又探究了新型波纹夹芯板结构在各种边界

条件下的振动特性［9］。

从以上文献可知，目前对波纹夹芯结构的动力

学特性研究主要基于有限元方法和等效介质理论。

虽然等效介质理论可以简化数学模型，但它忽略了

波纹板内部复杂的结构和材料不均匀性，对模型的

精确度和可靠性有一定的影响。有限元方法虽然对

模型具有很强的适应性，但在处理大型结构和高频

计算时，往往需要将结构划分成足够小的单元，这会

导致巨大的计算量并对计算机性能有更高的要求。

鉴于此，本文采用动刚度方法建立了对边简支条件

下周期波纹夹芯结构的动力学精确解析模型。在本

模型中首先将耦合结构划分为若干开口圆柱壳和矩

形板，并基于相应的控制微分方程获得其在对边简

支条件下的精确位移解。然后，根据边界处位移和

力的关系推导出各子结构的动刚度矩阵，并根据耦

合边界处的位移连续性和力平衡条件，得到了子单

元的坐标变换矩阵。接着，采用与有限元方法类似

的策略组装了周期波纹夹芯结构的全局动刚度矩

阵。最后，基于建立的解析模型，计算了三种不同波

纹夹芯结构的振动特性，并将计算结果与有限元软

件 ANSYS 的仿真结果进行对比。同时，探究了不

同夹芯类型和几何参数对周期波纹夹芯结构振动特

性的影响。

1　模型介绍

本研究建立的周期波纹夹芯结构如图 1（a）所

示，整个周期结构由多个胞元沿着 yg方向相互耦合

而成。图 1（b）给出了其中一种胞元结构，其由开口

圆柱壳和矩形板组成，其中 Lx、Ly、Lz 是胞元在不同

方向上的长度，θ 和 r 分别为开口圆柱壳的圆心角和

半径。在本研究中假设矩形板和开口圆柱壳都为均

匀的、各向同性的弹性材料，且都具有相同的厚度，

并忽略转动惯量和剪切效应的影响，故分别采用

Kirchhoff 薄板理论和 Flügge 薄壳理论进行动力学

建模。

1. 1　子结构动力学模型

1. 1. 1　矩形板

首先，建立矩形板的动力学模型，其位移和载荷

如图 2 所示。在本研究中，将同时考虑板的横向和

面内振动，并假设板在 x=0 和 x=a 上处于简支支

撑（vp=wp=0）。根据 Kirchhoff 薄板理论，在小变形

范围内，板的横向和面内振动控制微分方程可以解

耦为［10⁃11］：

图 1 三种周期波纹夹芯结构

Fig. 1 Three types of periodically corrugated sandwich 
structures

图 2 对边简支板位移和载荷示意图

Fig. 2 The diagram of displacement and force of the opposite 
simply supported plate
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式中，w p、up、vp 分别为矩形板不同方向的位移；ω 为

圆频率；D p = E p h3
p / [ 12( 1 - υ2

p ) ]为板的弯曲刚度；

a1 =( 1 - υp ) /2；a2 =( 1 + υp ) /2；B = E p hp / ( 1 - υ2
p )，

Ep 为板的弹性模量；ρp 为板的密度；υp 为板的泊松

比；hp为厚度。

矩形板的位移与力和力矩的关系为［10⁃11］：

N y = B ( )υp
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+ ∂vp

∂y
，
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，
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∂x2 ∂y
（2）

式中，N y 和 N yx 分别为矩形板内对应方向的面内剪

力；M y 和 V y 为横向剪力和弯矩。

简支边界条件下，板的位移解可以表示为：

up = ∑
m = 1

M

U p.m ( y ) cos ( mπx
a

)，

vp = ∑
m = 1

M

V p.m ( y ) sin ( mπx
a

)，

w p = ∑
m = 1

M

W p.m ( y ) sin ( mπx
a

) （3）

式中，m 表示板单元在 x 方向上的波数；M 为三角级

数项数；U p.m ( y )，V p.m ( y )，W p.m ( y )分别为矩形板在

y 方向的位移分量。将式（3）代入方程（1）可得到如

下的位移解析解：

U p.m = ∑
i = 1

4

ci er i y，  V p.m = ∑
i = 1

4

ci eri y，  W p.m = ∑
i = 1

4

ci eri y

（4）
式中，ci 为未知系数；ri 为特征方程的 4 个根。将

式（4）得到的位移解析解代入式（2）便可得到矩形板

力和力矩的解析表达式。

沿着边界线 y=0 和 y=b 的位移和载荷可以表

示为：

q in =[ U p.m ( 0 ) V p.m ( 0 ) U p.m ( b ) V p.m ( b ) ]T，

Q in =[ N yx.m ( 0 ) N y.m ( 0 ) -N yx.m ( b ) -N y.m ( b ) ]T

（5）
qout =[ W p.m ( 0 ) ϕx.m ( 0 ) W p.m ( b ) ϕx.m ( b ) ]T，

Q out =[ V y.m ( 0 ) M y.m ( 0 ) -V y.m ( b ) -M y.m ( b ) ]T

（6）

式中，上标“ in”和“out”分别代表板面内和横向振

动；ϕx = - ∂w p

∂y
。结合式（3）~（6）及载荷和位移的

关系，可得到如下矩阵：
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式中，D in/out
m ，F in/out

m 分别为与波数 m 相关的矩形板边

界位移和载荷组成的矩阵，其维度为 4M×4M。通

过式（5）~（8），可以得到矩形板的动力学方程为：

Q in/out = K in/outq in/out （9）
式中，K in/out = F in/out

m ( D in/out
m )-1 为板的面内/横向动刚

度矩阵。

板完整的动力学方程可表示为：

Q= Kq （10）
式中，

K=
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21 0 K out
22 8M × 8M

（11）

其中每个子矩阵的维度为 2M×2M。

1. 1. 2　开口圆柱壳

接下来，将建立开口圆柱壳的动力学方程，其位

移和载荷如图 3 所示。在本研究中，假设开口圆柱

壳两曲边  （α =0，α =L）为简支支撑（vs=ws=0）。

基于 Flügge 薄壳理论，开口圆柱壳的振动控制微分

方程为［12］：
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（12）

式中，w s，u s，v s 分别为开口圆柱壳不同方向的位移。
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L 11 = ∂2
α + A 1 ∂2

β - A 2 ω2，L 12 = L 21 = A 3 ∂α ∂β，    
L 13 = L 31 = A 4 ∂α + A 5 ∂3

α + A 6 ∂α ∂2
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β + A 2
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β +
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式中，∂α = ∂/∂α；∂β = ∂/∂β；k = h3
s /12，hs为厚度；系

数 Ai （i=1，2，3，4，5，6，7，8，9，10）的详细表达式见

文献［12］。

开口圆柱壳的位移与力和力矩的关系为［12］：
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，Q̂ β = Q β + ∂M βα ( α，β )
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（14）

式中，K = E s h3
s / [ 12( 1 - υ2

s ) ]为开口圆柱壳的弯曲

刚度；D s = E s h s / (1 - υ2
s )，E s，υ s 分别为开口圆柱壳

的弹性模量和泊松比。

简支边界条件下，开口圆柱壳的位移解可以表

示为［12］：

u s = ∑
m = 1

M

U s.m ( β ) cos ( mπα
L

)，

v s = ∑
m = 1

M

V s.m ( β ) sin ( mπα
L

)，

w s = ∑
m = 1

M

W s.m ( β ) sin ( mπα
L

) （15）

式中，m 代表开口圆柱壳单元在 α 方向上的波数；M

为三角级数项数；U s.m ( β )，V s.m ( β )，W s.m ( β )分别为

开口圆柱壳在 β 方向的位移分量。

将式（15）代入式（12）便可得到开口圆柱壳的位

移解析解如下：

U s.m = ∑
i = 1

8

δi Ci epi β，  V s.m = ∑
i = 1

8

γi Ci epi β，

W s.m = ∑
i = 1

8

Ci epi β （16）

式中，pi （i=1，2，3，4，5，6，7，8） 为特征方程的根；δi、

γi 为将 Us.m 和 Vs.m 用 W s.m 表示时的系数；Ci 为未知

系数。

将式（16）代入式（14）便可得到开口圆柱壳的力

和力矩的解析解。与板单元类似，沿着边界线 β=θ
和 β=0 的位移和载荷可以表示为：

J=[ U s.m ( θ ) V s.m ( θ ) W s.m ( θ ) ϕα.m ( θ )    ⋯
U s.m ( 0 ) V s.m ( 0 ) W s.m ( 0 ) ϕα.m ( 0 ) ]T，

Ψ=[ N βα.m ( θ ) N β.m ( θ ) Q̂ β.m ( θ ) M β.m ( θ )    ⋯
-N βα.m ( 0 ) -N β.m ( 0 ) -Q̂ β.m ( 0 ) -M β.m ( 0 ) ]T

（17）

式中 ，ϕα = v s ( α，β )
r

- ∂w s ( α，β )
r∂β

。 结 合 式（14）~

（17）及载荷和位移的关系，可得到如下矩阵：
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（18）

式中，Gm，Rm 分别为与波数 m 相关的开口圆柱壳边

界位移和载荷组成的矩阵，其维度为 8M×8M。通

过式（17）~（18），可以得到开口圆柱壳的动力学方

程为：

Ψ= SJ （19）
式中，S= Rm (Gm )-1 为开口圆柱壳动刚度矩阵，其

维度为 8M×8M。

图 3 对边简支开口圆柱壳位移和载荷示意图

Fig. 3 The diagram of displacement and force of an open 
cylindrical shell with opposite simply supported
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1. 2　耦合结构动力学模型

为了建立耦合结构的整体动力学方程，需将开

口圆柱壳和矩形板的动刚度矩阵从局部坐标系转换

到统一的全局坐标系下。在本研究中，选取以开口

圆柱壳的圆心为原点的笛卡尔坐标系作为整体结构

的全局坐标系（如图 4 所示），对于图 1 所示的波纹夹

芯结构，由于其上下面板与所建立的全局坐标系在同

一平面，因此对于矩形板单元，无需进行坐标变换。

若芯层由矩形板组成，仅需进行类似于文献［13］描述

的坐标变换即可。此外，在组装全局动刚度矩阵和进

行坐标变换之前，应先对矩形板和开口圆柱壳的动刚

度矩阵进行排序，具体排序过程可参考文献［13］。

图 4 给出了开口圆柱壳在全局坐标下的几何关

系示意图，其中 ξ1 和 ξ2 为开口角连线与全局坐标 yg

正方向之间的夹角，当其在 zg 正方向为正，反之为

负。根据耦合边界上的位移连续性条件和平衡条

件，可得到如下关系矩阵［14］：

J l = T d Jg，     Ψ l = T fΨ g （20）
式中，J l、Ψ l 分别表示局部坐标下开口圆柱壳的位移

和载荷向量；Jg、Ψ g 分别表示全局坐标下开口圆柱

壳的位移和载荷向量。

T d = é
ë
êêêê ù

û
úúúúT 1

d

T 2
d 8M × 8M

，T f = é
ë
êêêê ù

û
úúúúT 1

f

T 2
f 8M × 8M

（21）
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（22）
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（23）

式中，右上角上标数字代表开口圆柱壳边界；I、Icosξ，

Isinξ分别为对角线元素为 1、cosξ 和 sinξ 的对角矩阵，

且维度均为 M×M。

结合式（20）~（23），全局坐标下的开口圆柱壳

的动力学方程可以表示为：

Ψ g = T f
-1S lT d Jg = S g Jg （24）

式中，S l 和 S g 分别为局部和全局坐标下的开口圆柱

壳动刚度矩阵。

一旦获得基础单元的动刚度矩阵及其坐标转换

矩阵，各种耦合结构的全局动刚度矩阵就可以像有

限元一样进行组装，其组装过程如图 5 所示，但值得

注意的是，此时子结构是通过线节点而不是点节点

进行连接的。此外，由于本文建立的模型适用于 xg

方向对边简支，而 yg 方向为任意经典边界条件（自

由：ug=vg=wg=ϕx，g≠0；简支：vg=wg =0；固支：ug

=vg=wg=ϕx，g=0），因此对于 yg方向所需的边界条

件，只需要像有限元方法一样通过划行划列的方式

将全局动刚度矩阵中约束位移对应的行和列去掉

即可。

在研究周期结构的振动特性时，需要考虑外部

载荷的施加，由于夹芯结构外部载荷主要作用于上

下面板，故本研究只考虑外部载荷作用于面板的情

况。对于外部载荷，一般有两种载荷形式，一种是点

载荷，一种是线载荷，具体表达式如下：

点载荷：
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线载荷：
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式中，F0、M0 分别为外部简谐力 F = F 0 eiωt 和 M y =
M 0 eiωt 的幅值。

图 4 开口圆柱壳在全局坐标系下的耦合示意图

Fig. 4 The coupling diagram of an open cylindrical shell 
under the global coordinate system

图 5 全局动刚度矩阵的组装

Fig. 5 Assembly of global dynamic stiffness matrix
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2　数值算例

为了验证本文建立模型的准确性，对图 1 所示

的三种胞元进行自由振动分析。为了方便计算，所

有开口圆柱壳和矩形板均采用相同的厚度和材料参

数，包括弹性模量 E=210 GPa、密度 ρ=7800 kg/m3、

泊松比 υ=0.3 和厚度 h=0.003 m，且所有壳和板的

尺寸分别相同，除非特殊说明。三种胞元的整体尺

寸分别为 Lx=0.3 m，Ly=0.2828 m，Lz=0.0586 m，

其中所有开口圆柱壳的尺寸为 r=0.1 m，θ =45°，
L=0.3 m，耦合角度 ξi 有两种情况，分别为 90°和
45°，对应不同的坐标系方向有不同的值，具体可见

图 4。 对 于 类 型 Ⅲ 胞 元 ，芯 层 中 板 的 宽 度 Ly=

0.0707 m。  此外，值得注意的是，本文给出的所有

算例边界条件均为 xg方向两端简支约束，而 yg方向

全自由。

表 1 给出了对边简支条件下不同类型胞元的

前 10 阶固有频率，其中有限元结果采用 ANSYS 仿

真软件计算得到。在有限元仿真中，单元类型采用

SHELL63，单元尺寸为 0.01×0.01 m2，该网格尺寸

已满足收敛性要求。从表 1 可以看出，所建立的模

型具有良好的收敛性（粗体表示收敛值），并且计算

结果与有限元仿真结果基本相同。此外，图 6 展示

了本文方法和有限元软件绘制的不同类型胞元的

第 1 阶振型图。从中不难发现，两种方法绘制的振

型图吻合良好，进一步验证了本文建立模型的正

确性。

表 1 不同类型胞元的前 10阶固有频率（单位：Hz）
Tab. 1 First ten‑order natural frequencies of different cells （Unit： Hz）

胞元

类型Ⅰ

类型Ⅱ

类型Ⅲ

截断数

M=1
M=2
M=3
FEM

误差/%
M=1
M=2
M=3
FEM

误差/%
M=1
M=2
M=3
FEM

误差/%

固有频率

1
186.6

186.6
186.6
186.7

0.1
695.7

695.7
695.7
694.8

0.1
185.1

185.1
185.1
185.0

0.1

2
201.6

201.6
201.6
201.4

0.1
720.9

720.9
720.9
720.0

0.1
186.3

186.3
186.3
186.2

0.1

3
233.7

233.7
233.7
233.6

0
735.3

735.3
735.3
734.8

0.1
201.6

201.6
201.6
201.5

0

4
573.6
423.9

423.9
423.9

0
767.1

767.1
767.1
766.5

0.1
201.8
201.7

201.7
201.8

0

5
785.4
431.1

431.1
431.2

0
1217.4
914.1

914.1
913.2

0.1
520.5
423.9

423.9
424.0

0

6
824.1
457.8

457.8
457.6

0
1334.4
918.0

918.0
917.1

0.1
532.5
424.2

424.2
424.1

0

7
933.0
573.6

573.6
573.1

0.1
1409.1

938.4
937.8

936.7
0.1

813.9
432.0

432.0
432.1

0

8
943.2
784.4

784.4
782.1

0.3
1442.7

939.0
938.4

937.2
0.1

822.9
432.3

432.3
432.3

0

9
1075.8
793.5

793.5
792.5

0.1
1631.1
1217.4
1217.4

1214.1
0.3

823.1
520.5

520.5
520.1

0.1

10
1329.0
824.1

824.1
823.2

0.1
1844.7
1334.4
1264.8

1263.1
0.1

843.6
532.5

532.5
532.3

0

图 6 不同胞元的第 1 阶振型图

Fig. 6 The first-order vibration mode diagram of different cells
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为了进一步验证本文提出方法的正确性，分别

采用本文方法和有限元仿真软件 ANSYS 对图 1 所

示的类型Ⅰ周期结构进行谐响应分析。在本次计算

中，模型的整体尺寸为：0.3 m×1.1312 m×0.0586 m，

由 4 个类型Ⅰ胞元组成，其有限元计算模型如图 7 所

示。点载荷 F=10eiωt作用于最左侧边界中点（0.15， 
0， 0.0586） m，响 应 提 取 位 置 为 最 右 测 边 界 点

（0.05， 1.1312，0.0586） m，如图 1（a）所示。在 AN⁃
SYS 中，采用 SHELL63 单元，并分别采用（0.015×
0.015） m2 粗网格和（0.01×0.01） m2 细网格进行求

解。当使用粗网格时，整个结构需要 5120 个单元和

5250 个节点，而使用细网格时，达到 11040 个单元和

11222 个节点，可见，在有限元方法中网格数量是巨

大的，而本文方法只需要使用 28 个动刚度单元和 22
个线节点。图 8 对比了两种方法的计算结果，从中

可以看出，三条曲线的整体趋势吻合良好，且细网格

的计算结果更接近本文结果。此外，从图 8 中可以

发现，在 0~2000 Hz 范围内有 5 个较明显的禁带（灰

色区域），这些禁带主要由周期结构对弹性波或振动

的反射和折射效应引起，当振动或弹性波传播到周

期性结构表面时，根据 Bragg 定律，弹性波会被散射

回去或者在结构内部被反射和折射，当波长与周期

结构的间距相适应时，散射和反射将不断增强，使得

特定频率范围内的振动和弹性波无法传播，从而形

成 Bragg 带隙。

如 前 文 所 述 ，周 期 波 纹 夹 芯 结 构 主 要 生 成

Bragg 带隙，而这种带隙通常受到结构几何参数的

影响。接下来，将研究不同的几何和材料参数以及

夹芯类型对周期结构带隙特性的影响。值得注意的

是，在接下来的研究中，计算模型的材料和几何参数

与前文的谐响应分析时相同，除非另有说明。首先，

探究不同厚度对带隙特性的影响。在本次研究中，

假定上下面板和芯层具有相同的厚度，并分别选取

0.002，0.003 和 0.004 m。图 9 给出了不同厚度下周

期波纹板结构的频率响应曲线。从图 9 中可以观察

到，不同厚度的周期波纹结构的禁带位置和谐振频

率变化明显，随着板厚的增加，周期夹芯结构的带隙

越来越明显。因此，若要充分利用周期结构的带隙

特性以实现所需的隔振效果，结构的厚度是一个值

得考虑的重要因素。

周期结构的带隙特性不仅取决于其几何参数，

还受到材料特性的影响。为了探究不同材料对整体

结构带隙的影响，在本次研究中假定夹芯结构的上

下面板采用钢材，这是因为钢材具有较高的强度和

刚度，能够提供足够的支撑和保护，而芯层材料分别

选取钢材、镁合金和铝合金，其中，镁合金的材料参

数为 E=45 GPa，ρ=1800 kg/m³，υ=0.35；铝合金的

材料参数为 E=79 GPa，ρ=2800 kg/m³，υ=0.33，厚

图 7 有限元计算模型

Fig. 7 The calculation model of FEM

图 8 本文计算结果与有限元仿真值对比

Fig. 8 Comparison between the present results with FEM 
simulation
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度均为 0.003 m。图 10 给出了不同芯层材料下周期

结构的频响曲线。通过对比，可以观察到钢材芯层

具有最宽的带隙。这意味着钢材能够更有效地限制

波在结构中的传播。相比之下，镁合金芯层的带隙

相对较小，其限制波传播的效果较差。铝合金芯层

的带隙介于镁合金和钢材之间，因此芯层材料对周

期结构的影响也是不可忽略的。

接下来探究结构阻尼对带隙特性的影响。在周

期波纹结构中，结构阻尼可以通过选择不同的材料、

调整结构设计等方式来实现。在此次计算中，采用

复杨氏横量 E ( 1 + jη )来描述结构阻尼的影响，阻尼

系数 η 分别设置为 0、005 和 0.01。图 11 展示了周期

结构在不同结构阻尼水平下的频响曲线。从中可以

发现，结构阻尼并不会影响结构的禁带数目和范围，

但随着结构阻尼的增加，共振峰值会明显降低。因

此，在设计周期波纹板的面板和夹芯时，应根据实际

应用情况，选择适当的结构阻尼。

此外，胞元数目也是影响 Bragg 带隙的重要因

素。图 12 展示了沿 yg 方向不同胞元数目时周期结

构的带隙特性曲线。通过观察可以发现，由于胞元

的几何和材料参数相同，不同胞元数目的周期结构

具有相同的禁带位置。然而，随着胞元数目的增加，

禁带内的响应下降得更为显著，这意味着禁带中的

波在结构中传播更加困难。通常情况下，通过增加

胞元数目可以增加周期结构的复杂性，并增强材料

的非均匀性，从而扩大带隙的范围。然而，需要注意

的是，胞元数目越多并不一定意味着带隙越明显，因

为周期结构的带隙特性还取决于结构的材料和几何

参数等其他因素。

芯层是波纹夹芯结构中不可或缺的一部分，它

可以引入额外的振动模态并影响结构的带隙特性。

不同类型的夹芯会影响周期结构的频率响应函数，

并对带隙特性产生不同的影响。例如，水平型连通

的夹芯可以提高结构的剪切刚度，从而引入新的振

动模态，并扩大带隙范围。在这种类型的夹芯中，

上下面板通过夹芯角连接起来，形成类似于梁的结

构，从而增强了结构的剪切刚度。相反，采用更柔

软的泡沫夹芯可以减小结构的剪切刚度，并降低结

构的共振频率，从而缩小带隙宽度。因此，接下来

将分析图 1 中的三种不同形状夹芯结构的带隙特

图 10 不同芯层材料对结构带隙特性的影响

Fig. 10 Effects of different core materials on the band gap 
characteristics of the structure

图 11 不同结构阻尼系数对结构带隙特性的影响

Fig. 11 Effects of different structural damping factors on the 
band gap characteristics of the structure

图 9 不同厚度对结构带隙特性的影响

Fig. 9 Effects of different thicknesses on the band gap 
characteristics of the structure

图 12 不同胞元数目对结构带隙特性的影响

Fig. 12 Effects of different cell numbers on the band gap 
characteristics of the structure
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性，其中所有板和开口圆柱壳均采用前文所述的材

料参数（钢材），且三种类型的结构整体长度均为

0.3 m×1.1312 m×0.0586 m，对于类型Ⅲ，芯层中

板的长度 Ly=0.0707 m。图 13 展示了不同夹芯类

型的周期波纹夹芯结构的带隙特性，可以看出在

0~2000 Hz 范围内，类型Ⅱ结构的带隙特性最为显

著，这是因为类型Ⅱ结构具有更多的开口圆柱壳单

元，增强了反射声波或振动的能力，相比之下，类型

Ⅰ和类型Ⅲ的带隙特性不怎么明显，究其原因是其

壳体单元较少，间隔较大，使得声波和振动容易

穿透。

为了深入研究夹芯类型对结构带隙特性的影

响，本文还构建了一个由矩形板夹芯组成的三角形

周期夹芯结构，如图 14 所示。该结构的整体尺寸与

前文研究中相同，即 0.3 m×1.1312 m×0.0586 m，

中间夹芯板的尺寸为 0.3 m×0.1531 m，板与板之间

的夹角为 22.51°。图 15 展示了三角形周期夹芯结构

和前文建立的类型Ⅰ周期夹芯结构的频率响应曲

线。在计算过程中，仍然采用钢材材料，并保持激励

力大小、激励位置、响应位置以及约束条件与之前的

研究相同。从图 15 中可以观察到，在给定的频段

内，类型Ⅰ波纹板具有更宽的禁带，表明它能更有效

地抑制振动。然而，三角形波纹板具有更简单的结

构和便于制造的优势，因此在实际应用中，应根据具

体需求和约束条件选择适当的结构形式。

3　结　论

本文基于动刚度方法建立了由开口圆柱壳和矩

形板组成的周期夹芯结构的通用解析模型。首先详

细推导了子结构动刚度矩阵，并阐述了耦合结构全

局动刚度矩阵的组装过程和外部载荷的处理方法。

接着，基于建立的解析模型计算了三种类型的周期

波纹夹芯结构的振动特性，并将计算结果与有限元

仿真值进行比较。结果表明，所建立的解析模型能

够在较少自由度下获得准确的计算结果。此外，还

探究了周期结构几何、材料参数以及夹芯类型对结

构带隙特性的影响。研究结果表明，增加结构的厚

度有利于周期结构获得更宽的带隙，而增加胞元数

目也会导致带隙宽度的增加。此外，随着夹芯类型

的变化，带隙宽度也会发生变化。结构阻尼对结构

的禁带数目和范围没有明显影响，但随着结构阻尼

的增加，共振峰值会显著降低。总之，这项研究为波

纹夹芯结构的理论建模提供了思路和方法，为周期

波纹夹芯结构的设计和优化提供了理论参考。
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