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非均质系统中主导振动子系统的阻尼辨识法
唐宇航， 梅志远， 陈志坚

（海军工程大学 舰船工程系， 武汉 ４３００３３）

摘　 要： 复合材料以其优越的性能在船舶制造领域应用愈加广泛，钢－复合材料非均质组合系统作为典型的工程结构形式，有
着异于单一均质系统的动力学特性． 由于实际结构一般较为复杂，试验测试时难以直接确定组合系统中各阶主要参与振动或

噪声辐射的子系统组成． 为了直观快速地获取复合结构主导参与振动的子系统，从非均质组合系统的主从振动模式和阻尼耗

散机理分析入手，结合统计能量分析原理中关于损耗因子的分类描述，对组合系统振动时所表征的阻尼规律进行分析． 计算

并对比了钢－复合材料组合系统各阶模态内损耗因子，以及分析了其主导振动子系统的能量占比． 结果表明：排除声辐射和边

界损耗影响后，非均质组合系统的内损耗因子在数值上接近于其主导振动子系统的材料损耗因子，并介于各子系统材料损耗

因子极值之间． 完成了某典型组合系统的模态识别，验证了运用损耗因子组成规律辨识主导振动子系统的可行性，弥补了试

验测试中对复杂非均质组合结构在模态识别方面的不足．
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　 　 非均质系统有着异于均质系统的结构动力学特

性，结构的各阶振型、固有频率、阻尼等均与材料属

性关系密切． 目前，非均质组合系统广泛存在于船

舶制造领域，主要表现为钢－复合材料的组合结构

形式，国外已积极推进潜艇大型承力构件、非承力构

件上的复合材料应用研究，法国“凯旋”级上 ６０％非

耐压结构都采用了结构功能一体化的声学复合材

料，美国海军在声呐导流罩、透声窗、消声瓦、推进装

置等局部也已实现了复合材料的实艇应用［１］ ．
由机械振动引起的潜艇低频辐射噪声线谱，构

成了潜艇的“声纹” ［２］，将复合材料运用在结构设计

中，可以改变声辐射的特征信号． 已有研究在声固

耦合模型基础上，分析了机械结构板件声辐射贡献

度，利用高阻尼材料进行了分布式的优化设计［３］ ．
对于阻尼性能优越复合材料，其组合结构具有显著



的自噪声抑制特性． 但在试验测试时，往往难以直接

确定组合结构中各阶主要参与振动或噪声辐射的子

系统组成． 常用的模态识别方法均是通过结构测试得

到有限个频响函数，并据此计算出结构总振型［４］，再
判别谱线峰值频率下所对应的主导振动子系统组成，
然而实际结构一般较为复杂，通过试验得到完整结构

的总振动、局部振动分布规律时常难以实现．
此外，对一般结构进行模态分析时，需将结构固

定在基座或支撑构件上，试件与支撑构件均会不同

程度的参与振动，为试件的模态振型、阻尼参数识别

等带来了困难． 郭雪莲［５］等对航空发动机叶片高频

模态阻尼测试方法进行了描述，引入能量传递率的

概念以辨识叶片的主导振动模态，为高频阻尼识别

提供了解决方案． 本文对组合系统振动时所表征阻

尼规律进行理论分析，计算了钢－复合材料组合结

构的损耗因子，将其与结构主导振动子系统的能量

占比进行对比． 通过试验测试验证了依据阻尼大小

辨识组合结构主导振动方法的可行性．

１　 非均质系统动力学及阻尼耗散机理

１．１　 非均质系统的主从振动模式

任何一个复杂多自由度系统均可以抽象成若干

个子系统组成，一般将所关心的子系统称为主系统，
其余则称为从系统，各系统间的振动是相互耦合的，
主从系统的确定也是辩证的［６］ ． 对于两自由度无阻

尼自由振动系统，如图 １ 所示，若两自由度间存在耦

合，则动力学方程为
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图 １　 主从系统示意图

Ｆｉｇ．１　 Ｍａｓｔｅｒ⁃ｓｌａｖｅ ｓｙｓｔｅｍ ｄｉａｇｒａｍ

　 　 该线性齐次代数方程组的非零解条件为

Ｄ（ω２） ＝
Ｋ１１ － ω２ Ｍ１１ Ｋ１２ － ω２ Ｍ１２

Ｋ２１ － ω２ Ｍ２１ Ｋ２２ － ω２ Ｍ２２

＝ ０． （２）

　 　 当主从系统单独存在时，固有频率为

ω０１

ω０２
{ } ＝

Ｋ１ ／ Ｍ１

Ｋ２ ／ Ｍ２
{ } ． （３）

式中： Ｍ、Ｋ 分别为系统的质量、刚度矩阵， ｘ、ｘ̈ 分别

为系统的位移、加速度向量，且（２）式可为

Ｄ（ω２） ＝ Ｚ２ － ［１ ＋ （１ ＋ ａ）γ］Ｚ ＋ γ ＝ ０，
式中： Ｚ ＝ ω ２ ／ ω ２

０ｉ（ ｉ ＝ １，２） 为主从系统的无因次固

有频率（平方值）；ａ ＝ Ｍ２ ／ Ｍ１ 为从系统与主系统的

质量比；γ ＝ ω ２
０２ ／ ω ２

０１ 为频率错开系数． 求解得

Ｚ１，２ ＝ １ ＋ （１ ＋ ａ）γ ∓ ［１ ＋ （１ ＋ ａ）γ］ ２ － ４γ
２

．

（４）
　 　 对于不同的频率错开系数 γ，存在：当 γ ＝ ０ 时，
主从系统之间不发生联系，系统的两个固有频率即

为二者的单独的固有频率；当 γ ＝ １ 时，主从系统耦

合显著，且

Ｚ１，２ ＝ ２ ＋ ａ ∓ ａ（４ ＋ ａ）
２

． （５）

　 　 当 γ ＝ ¥时，主、从系统质量相互刚性连接．
按不同材料将系统进行主从系统分类，即使不

考虑阻尼影响，子系统间的耦合影响也已不可忽视，
在工程中需要从测试信号中，需要对子系统的主导

振动进行辨识．
１．２　 非均质系统的能量损耗特征描述

根据能量耗散机理的阻尼直接描述，复刚度是

包含有阻尼因素在内的刚度表达［７］，为
Ｋ∗ ＝ Ｋ（１ ＋ ｊη）， （６）

则有阻尼的多自由度系统，存在

［Ｍ］｛ ｘ̈｝ ＋ ［Ｋ（１ ＋ ｊη）］｛ｘ｝ ＝ ｛Ｆ｝ ． （７）
式中： η 为损耗因子，表示位移对力或应变对应力

的滞后； Ｆ 为载荷向量． 对于由多个子系统组成的

系统，其中第 ｉ 个子系统若有耗能，则损耗因子为

ηｉ ＝ ΔＵｉ ／ Ｕｉ ． （８）
ｎ 个子系统中有 ｍ 个子系统在振动中损耗能量，则
系统的总损耗因子为

η ＝
ΔＵｔｏｔａｌ

Ｕｔｏｔａｌ

＝
∑
ｍ

ｊ ＝ １
ΔＵ ｊ

∑
ｎ

ｉ ＝ １
Ｕｉ

＝
∑
ｍ

ｊ ＝ １
η ｊＵ ｊ

∑
ｎ

ｉ ＝ １
Ｕｉ

． （９）

式中 ΔＵｉ、Ｕｉ 分别为第 ｉ 个子系统损耗、储存能量．
１．３　 各子系统能量耗散成分分析

统计能量分析中将系统总损耗因子分为子系统

的内损耗因子和子系统间的耦合损耗因子两部

分［８］，即并不是各子系统损耗因子的线性组合，但
系统总体损耗能量是各子系统能耗的线性叠加，如
式（９）．

形成阻尼的机理有很多，在实际问题分析时很

难将所有机理都考虑在内． 一般情况下，结构第 ｉ 个
子系统的内损耗因子 ηｉ 主要由结构损耗因子 ηｉｓ 、
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声辐射损耗因子 ηｉｒ 和边界损耗因子 ηｉｂ 三类独立成

分组成，分别对应于系统本身的材料阻尼、流体介质

阻尼和系统边界连接阻尼． 可表示为

ηｉ ＝ ηｉｓ ＋ ηｉｒ ＋ ηｉｂ ． （１０）
　 　 对于均质材料结构，假设在刚性一体化连接下

无边界损耗，且不计声辐射损耗时，将结构细分为无

限个子系统后，令 β 为材料损耗因子，第 ｉ 个子系统

内损耗因子存在关系

ηｉ ＝ ηｉｓ ＝ βｉ ． （１１）
　 　 按式（９）可得到系统第 ｑ 阶模态内损耗因子为

η（ｑ） ＝
∑
ｍ

ｊ ＝ １
η ｊＵ（ｑ）

ｊ

∑
ｎ

ｉ ＝ １
Ｕ（ｑ）

ｉ

＝
∑
ｍ

ｊ ＝ １
β ｊＵ（ｑ）

ｊ

∑
ｎ

ｉ ＝ １
Ｕ（ｑ）

ｉ

β ｊ ＝ β

ｍ ＝ ｎ
→ β

∑
ｎ

ｊ ＝ １
Ｕ（ｑ）

ｊ

∑
ｎ

ｉ ＝ １
Ｕ（ｑ）

ｉ

＝ β．

（１２）
可见，对于真空状态下均质材料组成的刚性连

接结构，其系统内损耗因子与材料损耗因子相等；
对于非均质的组合结构，即使不计边界损耗与声

辐射损耗，系统第 ｑ 阶模态内损耗因子为

η（ｑ） ＝
∑
ｍ

ｊ ＝ １
η ｊＵ（ｑ）

ｊ

∑
ｎ

ｉ ＝ １
Ｕ（ｑ）

ｉ

＝
∑
ｍ

ｊ ＝ １
β ｊＵ（ｑ）

ｊ

∑
ｎ

ｉ ＝ １
Ｕ（ｑ）

ｉ

β ｊ 互不相等

ｍ ＝ ｎ
→

∑
ｎ

ｊ ＝ １
β ｊＵ（ｑ）

ｊ

∑
ｎ

ｉ ＝ １
Ｕ（ｑ）

ｉ

．

（１３）
可见，非均质系统的内损耗因子还与子系统的

材料构成、结构形式等相关，在全频段上不仅受材料

的频变特性影响，还随振型而变化（即参与耗能的

子系统组合不同）．

２　 非均质组合系统损耗特征数值分析

２．１　 测试结构及有限元模型描述

对玻璃钢、结构钢壳板与钢工装的组合结构进

行测试，相关参数见表 １． 工装为钢材，其内腔体尺

寸为 ６００ ｍｍ×６００ ｍｍ×５００ ｍｍ，结构见图 ２． 针对上

述测试系统建立有限元模型，壳板单元采用实体单

元建模，计算时考虑纤维铺层方向、角度和厚度等，
工装采用壳单元建模，工装底部刚性固支．

表 １　 壳板结构及材料性能参数

Ｔａｂ．１　 Ｓｈｅｌｌ ｓｔｒｕｃｔｕｒｅ ａｎｄ ｍａｔｅｒｉａｌ ｐｅｒｆｏｒｍａｎｃｅ ｐａｒａｍｅｔｅｒｓ

名称
弹性模量 ／ ＧＰａ

Ｅ１１ Ｅ２２ Ｅ３３

剪切模量 ／ ＧＰａ

Ｇ１２ Ｇ１３ Ｇ２３

泊松比

υ１２ υ１３ υ２３

材质 铺层方式
材料单层

厚度 ／ ｍｍ

密度 ／

（ｇ·ｍｍ－３）

长×宽×厚 ／

ｍｍ３

玻璃钢板 １４．５７ １４．５７ ６ ４．０２ ３ ３ ０．１２ ０．３５ ０．３５
ＳＷ２２０ ／

３２０１ 树脂
正交铺层 ０．６８ １．５４ ７７２×７７２×１５

结构钢板 ２１０ ８０ ０．３ Ｑ２３５ 钢 － － ７．８ ７７２×７７２×７．４５

4

3

2

1

１—上盖板； ２—壳板模型； ３—加强筋； ４—底座

图 ２　 工装模型

Ｆｉｇ．２　 Ｔｏｏｌｉｎｇ ｍｏｄｅｌ

　 　 为获得精确的材料损耗因子参数，首先利用

ＤＭＡ 粘弹仪对玻璃钢、结构钢的试件进行材料损耗

因子测试，得到指定温－频下的材料损耗因子曲线

（１０ ℃下 ５０ ～ １ ０００ Ｈｚ 频段），如图 ３． 纤维增强材

料与普通粘弹性材料不同，其玻璃化温度较高，频域

内损耗因子极大值出现在极低频率处，且在 ５０ ～
１ ０００ Ｈｚ频段内损耗因子 βｆ 呈现随频率增大而略有

减小的规律，处于 ０．００７ ～ ０．００８ ５之间；钢材的损耗

因子 βｓ 很低，处于０．０００ １附近，约为玻纤增强树脂

的 １ ／ ８０ 左右． 对二者数据进行拟合，取该频段内的

βｆ ≈ ０．００８、 βｓ ≈ ０．０００ １， 以简化下节理论分析

计算．

结构钢
玻纤增强树脂（玻璃钢）

10-1

10-2

10-3

10-4

100 1000
频率/Hz

材
料

损
耗

因
子

图 ３　 壳板的材料损耗因子曲线

Ｆｉｇ．３　 Ｍａｔｅｒｉａｌ ｌｏｓｓ ｆａｃｔｏｒ ｃｕｒｖｅｓ ｏｆ ｓｈｅｌｌ ｐｌａｔｅ

２．２　 复特征值理论及能量占比分析方法

已有文献［９］给出，复特征值法通过有阻尼结构

的正交模态来求解，所得特征值和特征向量均为复

数，且特征向量是正交的，可解耦动力方程． 建立有

阻尼结构的有限元模型并引入材料阻尼，利用 ＭＳＣ．
Ｎａｓｔｒａｎ 中的 ＳＯＬ １０７ 模块得到阻尼结构的固有频
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率和模态结构损耗因子［３］ ．
复特征值的定义为：

ｐ ＝ α ＋ ｉω． （１４）
式中： α 是阻尼结构衰减率的度量， ω 是结构的圆

频率． 所得结构损耗因子 ηｓ ＝ － ２α ／ ｜ ω ｜ ． 该系统结

构损耗因子考虑了子系统的材料特性、构成形式等

因素以及子系统间耦合效果，利于总体损耗的描述．
进行子系统能量占比理论分析时，未将子系统

与流体介质耦合作用下的声辐射损耗因子 ηｉｒ 和边

界非刚性一体化连接影响下的边界损耗因子 ηｉｂ 考

虑在内，利用复特征值法计算得到组合系统的模态

结构损耗因子 ηｉｓ，探究了各子系统对该损耗因子的

贡献规律．
将所测试系统按照板单元、工装分为两个子系

统，即子系统 １、２． 仿真建模时将壳板与工装间的节

点刚性连接，总损耗因子为：

η ＝
η１Ｕ１ ＋ η２Ｕ２

Ｕ１ ＋ Ｕ２
． （１５）

式中： Ｕ１、Ｕ２ 分别为子系统 １、２ 的储存能量； η１、η２

分别为子系统 １、２ 独立存在时的损耗因子，由式

（１１）、（１２）可知，存在 η１ ＝ βｆ、η２ ＝ βｓ；η 可由复特征

值法计算得到． 则：
Ｕ１

Ｕ２

＝
η － η１

η２ － η
． （１６）

２．３　 主导振动子系统振动能量占比分析

测试时主要关心壳板的振动，然而经模态计算

发现，对于由玻璃钢－工装组合的结构系统，仅对玻

璃钢板模态提取分析时，相似壳板振型却存在多个

阶次的模态固有频率，如表 ２ 所示． 表 ２ 中第一行给

出了固支方形壳板的理论振动模态振型（前 ６ 阶），
第二、三行分别给出了对应第一行的理论振型下，壳
板、工装主导参与振动的系统总振动模态及阶次．

表 ２　 玻璃钢壳板－工装组合系统壳板相似振型对比图

Ｔａｂ．２　 Ｆｉｂｅｒ ｇｌａｓｓ ｓｈｅｌｌ ｐｌａｔｅ⁃ｔｏｏｌｉｎｇ ｃｏｍｂｉｎａｔｉｏｎ ｓｙｓｔｅｍ ｖｉｂｒａｔｉｏｎ ｐａｔｔｅｒｎ ｄｉａｇｒａｍ

内容描述 振型图

（1,1） （1,2） （2,1） （2,2） （2,2） （3,3）

第1阶 第5阶 第6阶 第15阶 第21阶 第22阶

第2阶 第3阶 第4阶 第12阶 第7阶 第11阶

阶次

阶次

阶次

振型

振型

振型

四周固支板

理论振动

模态

壳板主导

振动下系

统振动阶

次及振型

工装主导

振动下系

统振动阶

次及振型

　 　 对于仿真计算，可以从系统总体模态振型图中直接

获得所关心的（壳板主导）振动模态阶次，而在试验测试

时，往往仅会在壳板上布置测点，所得振型图也只能反映

组合系统中壳板振动那一部分． 若不针对上述情况进一

步分析，则无法从多个模态结果中识别壳板主导振动的

阶次，因此需要剔除由工装大量参与振动下的模态阶次．
本文根据复特征值法数值计算得到结构钢、玻

璃钢壳板与工装组合下各阶固有频率、模态损耗因

子，结合式（１６）理论分析得到玻璃钢壳板－工装系

统的各阶振动能量中子系统能量占比，对比结果如

表 ３ 和图 ４～５ 所示．
　 　 由表 ３ 可见，在不计系统的边界损耗和声辐射

损耗的情况下，由钢板－工装所构成的模型，其模态

损耗因子与钢的材料损耗因子相同，不受振型和结

构形式的影响；由玻璃钢板－工装所构成的钢－复合

材料组合结构，其模态损耗因子随振型、频率而变，
主要由于参与振动的子系统耗能占比不同，各子系

统能量损耗能力存在差异．
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表 ３　 系统模态参数及子系统能量占比结果

Ｔａｂ．３　 Ｓｙｓｔｅｍ ｍｏｄａｌ ｐａｒａｍｅｔｅｒｓ ａｎｄ ｓｕｂｓｙｓｔｅｍ ｅｎｅｒｇｙ ａｃｃｏｕｎｔｉｎｇ ｒｅｓｕｌｔｓ

阶次
结构钢板

频率 ／ Ｈｚ 模态损耗因子

玻璃钢板

频率 ／ Ｈｚ 模态损耗因子

损耗能量占比 ／ ％

（板） （工装）

１ ２８０．６ ０．０００ １ １９４．９ ０．００７ ７１ ９６．３８ ３．６２

２ ２８３．０ ０．０００ １ ２８９．７ ０．０００ ３６ ３．２９ ９６．７１
３ ２８９．５ ０．０００ １ ３１８．５ ０．０００ ５４ ５．５５ ９４．４５
４ ３３４．６ ０．０００ １ ３２４．８ ０．０００ ５９ ６．１５ ９３．８５
５ ４１１．６ ０．０００ １ ３９３．５ ０．００６ ６３ ８２．６７ １７．３３
６ ４２７．８ ０．０００ １ ３９４．０ ０．００６ ６４ ８２．８０ １７．２０
７ ４２８．４ ０．０００ １ ４２４．０ ０．０００ ７７ ８．４７ ９１．５３
８ ４８３．２ ０．０００ １ ４３５．２ ０．００１ ４８ １７．４４ ８２．５６
９ ５２５．６ ０．０００ １ ４３５．９ ０．００１ ４６ １７．２３ ８２．７７

１０ ５６４．３ ０．０００ １ ４６５．２ ０．０００ ２３ １．６７ ９８．３３
１１ ６１６．０ ０．０００ １ ４７９．９ ０．０００ ４１ ３．９６ ９６．０４
１２ ６１６．６ ０．０００ １ ５１２．１ ０．００１ ０９ １２．５１ ８７．４９
１３ ６４２．９ ０．０００ １ ５５６．５ ０．０００ ５５ ５．７３ ９４．２７
１４ ６４３．２ ０．０００ １ ５５７．５ ０．０００ ５３ ５．４６ ９４．５４
１５ ６６０．１ ０．０００ １ ５７３．２ ０．００７ ４２ ９２．６８ ７．３２
１６ ７０６．９ ０．０００ １ ６０６．８ ０．０００ ４８ ４．７８ ９５．２２
１７ ７１４．４ ０．０００ １ ６４３．６ ０．００２ ６９ ３２．７３ ６７．２７
１８ ７５３．８ ０．０００ １ ６６５．３ ０．００１ ５１ １７．８３ ８２．１７
１９ ７８８．４ ０．０００ １ ６７５．８ ０．０００ ５３ ５．３９ ９４．６１
２０ ８１６．５ ０．０００ １ ６９７．３ ０．０００ ６１ ６．４５ ９３．５５
２１ ８１９．０ ０．０００ １ ７１５．７ ０．００７ ７７ ９７．０８ ２．９２
２２ ８２８．２ ０．０００ １ ７１６．６ ０．００７ ６５ ９５．５４ ４．４６
２３ ８５１．０ ０．０００ １ ７２８．７ ０．０００ ６８ ７．３８ ９２．６２
２４ ８７３．０ ０．０００ １ ７４９．０ ０．０００ ５２ ５．３４ ９４．６６
２５ ８８２．１ ０．０００ １ ７５２．７ ０．０００ ４８ ４．７６ ９５．２４
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图 ４　 各阶模态下的子系统能量占比（玻璃钢壳板）
Ｆｉｇ．４　 Ｔｈｅ ｅｎｅｒｇｙ ｒａｔｉｏ ｏｆｓｕｂｓｙｓｔｅｍｓ ｉｎ ｅａｃｈ ｍｏｄｅ （ｆｉｂｅｒ ｇｌａｓｓ）
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阶次

图 ５　 系统各阶模态损耗因子（玻璃钢壳板）
Ｆｉｇ．５　 Ｍｏｄｕｌａｒ ｌｏｓｓ ｆａｃｔｏｒ ｏｆ ｔｈｅ ｓｙｓｔｅｍ （ｆｉｂｅｒ ｇｌａｓｓ）

　 　 进一步结合表 ３ 中数据对图 ４～５ 进行分析． 图

４ 可见，玻璃钢壳板子系统在组合系统模态的第 １、

５、６、１５、２１、２２ 阶中振动能量占比较大，在振动中起

主导作用，而与上述壳板振型相似的第 ２、３、４、１２、
７、１１ 阶组合系统振动模态中，工装参与振动的能量

占比却很大． 据此，与图 ５ 作对比分析可见，当壳板

主导振动时，组合系统模态内损耗因子接近于玻璃钢

的材料损耗因子 βｆ； 而当工装主导振动时，组合系统

模态内损耗因子接近于钢的材料损耗因子 βｓ ．
在不计边界和声辐射损耗时，均质系统的各阶

模态内损耗因子 η（ｑ） 与材料损耗因子相同；非均质

系统的各阶模态内损耗因子 η（ｑ） 则同时由材料损耗

和振型所决定，且组合系统的 η（ｑ） 数值上接近于主

导振动子系统的材料损耗因子，介于各子系统材料

损耗因子的极（大 ／小）值之间． 根据这一原则可实

现对复杂非均质系统中主导振动子系统的识别．

３　 主导振动子结构的测试识别

３．１　 测试环境及方法

对图 ２ 所示的实际结构进行测试，用盖板与螺

钉将壳板与工装紧固约束连接，模态参数识别采用

多点激励多点拾振法（以辨别结构的模态重根），激
励形式为力锤作用下的脉冲激励，板正面均布 １２１
个激励点，背面均布 ９ 个加速度响应拾振点． 激振
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点、拾振点布置见图 ６．
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图 ６　 壳板测点布置

Ｆｉｇ．６　 Ｓｈｅｌｌ ｐｌａｔｅ ｍｅａｓｕｒｉｎｇ ｐｏｉｎｔ ｌａｙｏｕｔ
　 　 利用 ＤＨＤＡＳ 信号采集仪中的 Ｐｏｌｙｌｓｃｆ 法对结构

进行分析，该方法是国际最新发展并流行的基于传递

函数的模态分析方法，可在模态较密集的系统、ＦＲＦ
数据受到严重噪声污染的情况下仍建立清晰的稳态

图，较高精度地识别出模态固有频率、阻尼和振型．
３．２　 响应频谱及模态识别结果分析

以玻璃钢壳板数值计算及试验测试结果为例，
相似板单元振型确实对应存在多个固有频率和阻尼

参数组合，即相似局部壳板振动形式下，存在多个阶

次的系统总振动模态，需要对该系统下的壳板主导

振动模态进行判断．
根据图 ６ 所示的测点编号，取 ２５＃点激励下，９

个响应拾振点的频响函数包络线进行分析，以将各

谱线峰值集中在一条曲线中，如图 ７ 所示（其中数

字标出了要进行判别的峰值，带星号的是玻璃钢板

主导振动的峰值）．
　 　 图 ７ 中的谱线峰值进行模态识别和阻尼比计

算，壳板主导振动辨识结果见表 ４ 所示． 其中，第 １
阶与第 ２ 阶、第 ３ 阶与第 ４ 阶、第 ９ 阶与第 １０ 阶等

均各自具有相似的板单元振型（见表 ２ 分析），但第

２、３、９ 阶与第 ６、７、８、１１ 等阶次模态参数类似，其模

态阻尼比均较小，谱峰能量较小，判断该响应峰值为

工装主导参与振动情况下的板单元局部振动，反之，
第 １、４、５、１０、１４、１５、１８、２０ 阶均为玻璃钢壳板主导

振动．
　 　 经测试发现，该组合系统的模态内损耗因子 ηｉ

测试结果较模态结构损耗因子 ηｉｓ 增大许多，主要在

于实际模型中试验板与工装采用了螺钉连接，两个

子系统间存在边界损耗 ηｉｂ， 同时空气中的振动还

存在声辐射损耗 ηｉｒ ． 张永杰［１０］ 等对钢板在空气中

的声辐射损耗因子进了分析，本文结合该研究，利用

统计能量法对玻璃钢壳板的系统模型完成了声辐射

损耗因子 ηｉｒ 计算，并基于 ＤＭＡ 材料损耗因子实测

曲线数据，计算该组合系统结构损耗因子 ηｉｓ， 得到

以玻璃钢壳板主导振动的前 ８ 阶损耗因子见表 ４，
以及系统在 ５０～１ ０００ Ｈｚ 频段下的损耗因子组成如

图 ８ 所示．
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图 ７　 系统频响函数包络线（玻璃钢板）
Ｆｉｇ．７　 Ｓｙｓｔｅｍ ｆｒｅｑｕｅｎｃｙ ｒｅｓｐｏｎｓｅ ｅｎｖｅｌｏｐｅ （ｆｉｂｅｒ ｇｌａｓｓ）
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图 ８　 玻璃钢壳板主导振动下模态内损耗因子组成对比

Ｆｉｇ．８ 　 Ｃｏｍｐａｒｉｓｏｎ ｏｆ ｌｏｓｓ ｆａｃｔｏｒ ｃｏｍｐｏｓｉｔｉｏｎ ｉｎ ｔｈｅ ｄｏｍｉｎａｎｔ
ｖｉｂｒａｔｉｏｎ ｍｏｄｅ ｏｆ ｇｌａｓｓ ｆｉｂｅｒ ｓｈｅｌｌ ｐｌａｔｅ

表 ４　 玻璃钢壳板主导振动模态内损耗因子

Ｔａｂ．４　 Ｔｈｅ ｌｏｓｓ ｆａｃｔｏｒ ｏｆ ｔｈｅ ｄｏｍｉｎａｎｔ ｖｉｂｒａｔｉｏｎ ｍｏｄｅ ｏｆ ｆｉｂｅｒ
ｇｌａｓｓ ｓｈｅｌｌ ｐｌａｔｅ

总振动阶次∗ ／
（壳板主导
振动阶次）

固有频率 ／
Ｈｚ

ηｉ ／ １０ －２ ηｉｓ ／ １０ －２ ηｉｂ ／ １０ －２ ηｉｒ ／ １０ －２

１∗ ／ （１） １９８．３ １．４０４ ０．８４０ ５ ０．５４２ ７ ０．０２０ ８

４∗ ／ （２） ３７８．４ １．７４０ ０．８１１ ３ ０．９１０ ２ ０．０１８ ５

５∗ ／ （３） ４０４．９ １．６７８ ０．７８８ ３ ０．８７３ ２ ０．０１６ ４

１０∗ ／ （４） ５８９．７ １．６９８ ０．８３８ ５ ０．８４４ ８ ０．０１４ ７

１４∗ ／ （５） ７２３．４ １．２５４ ０．７９２ ２ ０．４４８ ６ ０．０１３ ２

１５∗ ／ （６） ７４４．９ １．４４４ ０．７４１ １ ０．６９１ ２ ０．０１１ ７

１８∗ ／ （７） ８７７．１ １．３７８ ０．７２４ ６ ０．６４２ ９ ０．０１０ ５

２０∗ ／ （８） ９０４．１ １．３００ ０．７３８ ５ ０．５５２ ０ ０．００９ ４

　 　 图 ８ 可知，玻璃钢板的系统内损耗因子 ηｉ 主要
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由 ηｉｓ 和 ηｉｂ 所组成，且二者占比相当；试验中空气声

辐射损耗因子 ηｉｒ 与 ηｉ 相差 １～２ 个数量级，对 ηｉ 的

贡献几乎可以忽略；此外测试所得 ηｉｂ 在研究频段内

较为接近，均在 ０．００６ ～ ０．００８ 区间内，在进行研究

时，实际结构的边界损耗不容忽视．

４　 结　 论

根据工程运用的实际需求，本文分析了常见

钢－复合材料组合结构的振动模式，利用主从振动

等理论对非均质组合系统振动特性及其能量耗散规

律进行了描述，结合统计能量原理中关于系统损耗

因子的分类，经计算指出，在不计边界损耗与声辐射

损耗情况下：
１）均质材料的组合结构，其系统内损耗因子与

材料损耗因子相等；
２）非均质材料的组合结构，系统内损耗因子还

与子系统的组成相关，且在频域上受材料的频变特

性和振型影响．
进一步对组合系统振动中的子系统振动能量占

比，及其损耗组成规律进行分析． 认为在排除声辐

射损耗和边界损耗影响后，非均质组合系统的内损

耗因子 ηｉ 数值上接近于其主导振动子系统的材料

损耗因子，介于各子系统材料损耗因子的极（大 ／
小）值之间． 由于复合材料的材料损耗因子较钢材

至少高出几十倍，一般易于从损耗因子的量值上判

断出主导振动的子系统．
这种运用阻尼量值来辨识非均质系统中主导振

动子系统的方法简单快速，为复杂系统的模态识别

提供了技术支持．
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