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0 引 言

将潜艇的典型舱段简化为有限长加筋双层圆

柱壳结构，内层耐压壳体与外层非耐压壳体依靠

托板和实肋板等舷间横向构件来保证刚度。设备

激励由联接基座引起耐压壳体振动，通过舷间横

向连接构件将振动波传递给非耐压壳体，内、外壳

间的耦合作用很强，向水中辐射噪声较大。在舷
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舰船高传递损失复合托板振动特性优化设计
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摘 要：基于结构动力学优化设计理论，研究了潜艇典型舱段双层圆柱壳舷间高传递损失复合托板结构。通过

初步优化，得到隔振效果最优的刚性阻振质量块的最优截面尺寸和布设位置，并将最优参数的刚性阻振质量块

等效为相同截面惯性矩的球扁钢。在满足舱段总重量及危险截面结构强度的约束条件下，以舱段非耐压壳体

全频域内的平均振动加速度级为目标函数，对高传递损失复合托板的开孔半径和托板角度进行动力学优化设

计，得到最优振动特性的复合托板形式。由优化结果得到，在中、高频段内，高传递损失复合托板有明显的降噪

作用，舱段非耐压壳体全频域内的平均振动加速度级降低了 1.66 dB。
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Optimization Design of Vibration Characteristic of Ship Composite Pedestal with
High Transmission Loss
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Abstract：On the basis of the structural dynamic optimization design theory，this paper investigates the
structure of the composite pedestal of a typical submarine double cylinder shell with high transmission loss.
To achieve the optimum vibration reduction，the exact sectional dimensions and positions of the rigid vibra⁃
tion isolation mass is first determined through preliminary optimization. Next，the rigid vibration isolation
mass is equated with a bulb flat with the same section moment of inertia. By considering the restriction of
the gross weight and the structural strength of dangerous sections，the structural dynamic optimization for⁃
mula is established. Basically，the objective function minimizes the average vibration acceleration of the
non-pressure hull for all frequencies，and the design variables such as the hole radius and the pedestal de⁃
gree are carefully chosen. Results show that the composite pedestal with high transmission loss consider⁃
ably reduces the vibration noise in the medium-high frequency range，where the average vibration acceler⁃
ation of the non-pressure hull is decreased by 1.66 dB.
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间主传递途径中，可对振动波进行有效阻隔，以减

弱内、外壳的耦合作用，由此，非耐压壳体的振动

级和水中辐射声压级将会降低［1］。由于托板结构

是舷间振动的主要传递介质，其既能保证水下结

构的强度，又能有效降低水下结构的辐射噪声，因

此，研究具有阻抑振动波传递的托板结构形式具

有重要的工程价值。在潜艇舷间托板结构上布设

刚性阻振质量来阻抑能量的传递，其隔振效果较

明显［2］。由于阻振质量是实体结构，相对板结构

而言具有大的阻抗，致使抵达阻振质量块的振动波

部分被反射，从而会减少到达外层壳体的能量［3］。

对于将刚性阻振质量布置在基座上的对结构振动

进行优化的情况，笔者已进行过相关研究［4］。但

由于在托板结构上焊接刚性阻振质量块的工艺复

杂，焊接质量块会使原舱段增加的重量较多，因

此，刚性阻振质量在复合托板中的实际应用往往

会受到限制。而将刚性阻振质量用等截面惯性矩

的型钢代替，则既能方便工艺，又便于取材。同

时，在托板上开孔既可减少舱段重量，而且还可充

分利用潜艇舷间横向连接结构的不连续性来阻隔

振动波的传递［5］。

本文将引入结构动力学优化设计理论，探索

舰船高传递损失复合托板的设计理论和方法，在

满足舱段总重量及强度约束的限制条件下，建立

高传递损失托板的优化设计模型，并进行以开孔

半径及托板角度为设计变量，以舱段非耐压壳体

全频域内的平均振动加速度级为目标函数的动力

学优化设计，所得最优参数的减振效果的托板可

为实艇的减振降噪设计提供一定的参考。

1 舰船高传递损失复合托板优化模
型描述

由于球扁钢的参数不能直接进行优化，因此，

优化设计首先以舰船托板中阻振质量的截面尺寸

及布设位置为设计变量，采用参数化定义、参数化

建模、求解、结果提取、优化变量（设计变量、状态

变量、目标函数）来赋值，其目的是在满足舰船舱

段总重量的限制约束条件下，使非耐压壳体的平

均振动加速度级最小，具体优化分析流程图如图

1所示。然后，再将优化后的刚性阻振质量复合

托板等效为高传递损失复合托板［6］。

本文采用的潜艇舱段模型为内、外壳有环肋

加强的双层圆柱壳体，其具体几何尺寸为：舱段圆

柱部分长度 l1 = 8.4 m，外径 D = 8.6 m，内径 d = 7 m，

采用内、外环肋加强，肋距 l = 0.6 m，托板厚度

t1 = 0.008 m，外壳板厚度 t2 = 0.012 m，内壳板厚度

t3 = 0.028 m，在内壳结构底板上对称布置基座，刚

性阻振质量托板结构如图 2所示。高传递损失复

合托板舱段模型如图 3所示。

连接耐压壳体与非耐压壳体的托板和实肋板

是双层圆柱壳体舷间传递振动噪声的主要途径，

舷间结构如图 4所示。所谓舰船高传递损失复合

托板，即在托板结构中靠近内壳的一侧布置具有

隔振作用的、等效于刚性阻振质量块的球扁钢，并

充分利用结构的不连续性，以在托板上开孔来阻

抑振动波向非耐压壳体及外流场的传递，从而达

到减振降噪的目的［7］。阻振质量块截面中心与舱

段耐压壳体的距离为 e ，截面尺寸为 a ´ b ，其中 a

为轴向尺寸，b 为径向尺寸。模型参数需要通过

变量用参数化来实现。整个舱段优化模型的材料

参 数 为 ：弹 性 模 量 E = 210 000 MPa，泊 松 比

μ = 0.3 ，密度 ρ = 7 800 kg/m3。

确定设计变量
范围及增量

退出循环

得到最优解
循环迭代

判断收敛

定义优化变量

开始优化

谐响应振动分析

提取位移响应

APDL参数化
建模

图 1 优化分析流程图

Fig.1 Flow chart of optimization design

图 2 刚性阻振质量复合托板舷间结构正视图

Fig.2 Front view of composite pedestal with
rigid vibration isolation mass

图 3 高传递损失复合托板舱段模型示意图

Fig.3 Scheme of submarine typical double cylinder shell
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将设备运转的简谐激扰力作用在基座面板

上，进行在频域内的谐响应动力学优化分析。将

舱段沿纵向方向前、后各延伸 3个肋位，以模拟实

际潜艇临近舱段的边界条件影响，在边界处，沿周

向施加位移的全约束。将设备重量以质量点的形

式均布于基座面板上，在基座面板上施加谐响应

的设备激励力，激励频率为在 0~1 000 Hz频段内

的 1 3 倍频程［8］。

2 高传递损失复合托板结构形式优
化分析

首先，在托板上布设刚性阻振质量块，通过优

化分析得到最优的刚性阻振质量截面尺寸及布置

位置。由于在托板结构上焊接刚性阻振质量块工

艺复杂，使原舱段增加重量较多，因而使得刚性阻

振质量的实际应用效果有所下降。将复合托板中

的刚性阻振质量用等效截面惯性矩的型钢来代

替，并通过开孔，充分利用潜艇舷间横向连接结构

的不连续性来阻隔振动波在舷间的传递，以达到

减振降噪的目的。

先通过对刚性阻振质量块截面尺寸及布置位

置进行优化，得到最优的布置位置在距离舱段耐

压壳体 2c1 ( )D - d = 0.42 处，最优的截面尺寸为

a = 0.074 m ，b = 0.043 m 。将其等效为球扁钢，新

增的骨材会导致舱段模型的重量增加，这可通过

开孔和改变托板夹角来减轻重量。如图 5所示，

最终确定的托板结构上的球扁钢距离舱段耐压壳

体 2c1 ( )D - d = 0.42 ，开孔圆心在球扁钢与非耐

压壳体的中心处，开孔半径为 r ，其圆心距离耐压

壳体 2c2 ( )D - d = 0.71，托板夹角为 α = 9o 。

以非耐压壳体的典型测点的平均振动加速度

级作为高传递损失复合托板减振效果的衡量目

标，通过动力学优化分析来得到最佳的开孔半径

和托板夹角。由于在托板上开孔破坏了结构的连

续性，使得结构强度有所减弱，因此，在优化设计

过程中，除了先前需要的舱段总重量限制外，还应

考虑舱段危险点的结构强度要求。

设计变量：复合托板上的开孔半径 r = 0.100~
0.150 m，间隔 0.001 m；复合托板夹角 α = 8°~10°，
间隔 0.1°。

状态变量：潜艇舱段总重量；基座边界处横剖

面上的内表面应力 F1 £ 1.15σs = 901.6 MPa ；跨度

中 点 处 纵 剖 面 上 的 中 面 应 力 F2 £ 0.85σs =

666.4 MPa ；复合托板上的危险点应力 F3 £ 0.8σs =

627.2 MPa 。

目标函数：全频域内非耐压壳体典型测点的

平均振动加速度级。

由于优化模型只有一个目标函数，如果只选

取单个频率下考核点的振动特性为优化目标，则

无法全面反映圆柱壳舱段的全频域内特性是否达

到了最优。因此，本文选取典型测点各频率范围

内的平均振动加速度级为目标函数。

结构测点布置如图 6所示。对于结构测点的

加速度响应值，按下式取平均振动级为：

-
La = 10 log

é

ë
ê

ù

û
ú

1
N åi = 1

N

10
La

i
/10

（1）

托板

刚性阻振质量

开孔

球扁钢

图 5 刚性阻振质量与高传递损失托板结构示意图

Fig.5 Scheme of the composite pedestal structure with rigid
vibration isolation mass and high transmission loss

图 6 结构测点布置示意图

Fig.6 Distribution of measuring points

非耐压壳体
耐压壳体

测点 1，5，9

测点 2，6，10 测点 4，8，12

测点 3，7，11
I，II，III剖面相同I II III

图 4 高传递损失复合托板舷间结构

Fig.4 Composite pedestal connecting structures with high
transmission loss between double shells
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Lai
= 20 log

ai

a0

（2）
式中，ai 为各频段上各频谱分量的加速度响应值；

a0 为振动加速度基准值，本文取 a0 = 1 ´ 10-6 m/s2。

其中，目标函数取为：uobj=uobja*uobjb*…
*uobjc*uobjd*uobje*1e30，其中 uobja 为 a 频段下

各考核点的平均加速度响应值。

优化采用零阶方法，设置最大迭代次数为

50，连续 15次不收敛即退出循环。设计变量、状

态变量和目标函数的优化序列结果如表 1所示。

图 7、图 8所示分别为优化计算中作为目标函数的

全频域内非耐压壳体典型测点平均振动加速度级

和作为状态变量的圆柱壳舱段总重量的迭代收敛

曲线。

表 1 高传递损失复合托板结构形式的优化结果

Tab.1 Optimal results of structural styles of composite pedestal with high transmission loss

r（DV）/m
α（DV）/rad

F1（SV）/MPa
F2（SV）/MPa
F3（SV）/MPa
weight（SV）/t
La（OBJ）/dB

SET11
0.119
8.2

438.64
539.36
401.84
169.83
105.4

SET12
0.112
8.7

417.65
562.38
386.95
164.04
97.93

SET13
0.113
9.2

487.71
640.3
341.32
166.57
97.73

SET14
0.121
9.3

396.52
515.53
334.31
170.89
99.25

SET15
0.125
9.1

359.47
482.8
323.5
168.67
106.46

SET16
0.141
9.5

406.52
519.83
356.64
172.83
93.57

SET17
0.135
8.7

408.96
516.34
352.49
166.15
92.13

SET18
0.142
9.4

419.83
524.96
360.35
169.54
95.74

SET19*
0.146
9.2

346.45
490.31
327.25
167.63
90.47

SET20
0.142
8.5

561.24
652.23
461.47
168.76
93.86

SET21
0.145
8.7

515.64
636.17
479.06
168.39
94.31

SET22
0.147
8.9

496.95
668.77
479.62
168.21
91.64

由表 1、表 2中的数据及图 7、图 8中的迭代曲

线可以看出，优化循环迭代至第 19次，目标函数

结果便已收敛为最优解，隔振效果最佳的高传递

损失复合托板结构参数为：2c1 ( )D - d = 0.42 ，

2c2 ( )D - d = 0.74 ，2r ( )D - d = 0.18 ，α = 9.2° 。

通过将复合托板的刚性阻振质量块等效为球扁

钢，同时优化托板角度并在托板上开孔，舱段总重

量便由 184.14 t减少为 167.63 t，减重 10.08%。危

险点的强度约束条件也均满足。由于舷间结构的

阻抗失配程度及不连续性得到了加强，优化后，舱

段非耐压壳体全频域内典型测点的平均振动加速

度级由 92.13 dB变为 90.47 dB，降低了 1.66 dB，减
低了振动波能量的传递，进而减少了辐射到流场

中噪声。

3 高传递损失复合托板结构隔振效
果验证

将舷间采用未优化前的普通托板结构、刚性

阻振质量托板结构和高传递损失符合托板结构的

潜艇典型圆柱壳舱段结构模型分别导入软件

ABAQUS，并建立外流场以便考虑流固耦合作用

的影响，同时，还可提取流场中的辐射声压。典型

舱段圆柱壳结构流固耦合模型如图 9所示。参考

文献［9-10］，本文对比分析了优化前、后不同托板

结构对双层圆柱壳振动声辐射特性的影响。

近场声压考核点的取法是在外流场中距离非

耐压壳 1 m处，以正上方记为 0°，每隔 15°取一考

核点，如图 10所示。

注：带*的序列为得到的最优序列。其中DV为设计变量，SV为状态变量，OBJ为目标函数。

图 7 非耐压壳体测点全频域内平均振动

加速度级—迭代次数曲线

Fig.7 Iteration curve of the average vibration acceleration
of the non-pressure hull for whole frequency

图 8 舱段总重量—迭代次数曲线

Fig.8 Iteration curve of the cabin gross weight
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舱
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量
/t
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图 9 舱段典型圆柱壳结构流固耦合模型

Fig.9 Fluid-structure interaction model of submarine
typical double cylinder shell
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将各频点下考核点的声压响应取平均，以衡

量辐射声场的强度。图 11给出了圆柱壳舷间结

构分别采用普通托板、刚性阻振质量托板和高传

递损失复合托板的潜艇典型舱段近场考核点平均

辐射声压级随频率的对比曲线。

由图可看出，低频激励时，3种托板结构的舱

段近场考核点平均辐射声压级相差不大，复合托

板的隔振效果不佳；在中、高频激励时，高传递损

失复合托板和刚性阻振质量复合托板都有明显的

降噪作用，且后者略优于前者。

4 结 语

本文将高传递损失复合托板的开孔半径和托

板角度作为设计变量，进行了在舱段总重量及强

度要求约束下的全频段的动力学优化，得到了舱

段非耐压壳体平均振动加速度级随迭代次数的变

化曲线和优化序列。通过优化分析，得到了隔振

效果最佳的高传递损失复合托板结构参数，舱段

非耐压壳体全频域内典型测点平均振动加速度级

降低了 1.66 dB。
通过分析 3种托板结构频域内的近场辐射声

压，验证了高传递损失复合托板结构的隔振效

果。在低频激励下，刚性阻振质量复合托板和高

传递损失复合托板的隔振效果不佳，但对中、高频

结构噪声有显著的阻隔作用，且前者略优于后者。
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图 10 声场考核点位置示意图

Fig.10 Scheme of the measuring points of the sound field
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图 11 3种托板结构的平均辐射声压级对比曲线

Fig.11 Comparison curves of average radiant sound pressure
level of three kinds of pedestal structures
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