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四棱台形冲头撞击下船用矩形夹芯板
动态响应理论研究
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摘要：本文基于近似屈服准则和理想刚塑性理论，推导出四棱台形冲头撞击下船用矩形夹芯板变形和冲击力理

论解析公式，还开展了数值计算，以验证理论模型的准确性。在此基础上，采用理论模型分析了载荷分布情况、

载荷作用位置以及边长比对船用矩形夹芯板冲击动态响应的影响规律。结果表明，四棱台形冲头撞击下，船用矩

形夹芯板动态响应理论预测结果与数值计算结果吻合较好。载荷分布系数增加时，单位面积冲击载荷作用强度

减小，导致塑性变形减小；冲击载荷作用位置越靠近边界时，塑性铰线长度增加，导致结构塑性变形显著减小；当

泡沫夹芯板边长比为 1时，冲击载荷作用下结构塑性变形最严重。
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Analytical study on the dynamic responses of rectangular
sandwich plate struck by a retangular frustum impactor
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Abstract: In  this  paper,  a  theoretical  formula  of  plastic  deformation  and  impact  force  of  rectangular
lightweight sandwich plate struck by a rectangular frustum impactor was derived based on the approximate
yield criterion and rigid-perfectly plastic theory. Numerical simulations were conducted to verify the accuracy
of  the  analytical  prediction  model.  In  addition,  the  influences  of  load  distribution,  side  length  ratio  and
location of impact loads on the dynamic response of a rectangular sandwich plate were theoretically analyzed.
Results  show  that  the  theoretical  predictions  for  PVC  foam  core  sandwich  plate  struck  by  a  rectangular
frustum  impactor  show  good  agreement  with  numerical  results.  With  the  increase  of  load  distribution
coefficient,  the  impact  strength  per  unit  area  decreases,  which  leads  to  the  decrease  in  plastic  deformation;
when  the  impact  position  is  closer  to  the  boundary,  the  length  of  plastic  hinges  increases,  resulting  in  a
significant decrease in deformation; the plastic deformation achieves its most significant value under impact
when the aspect ratio of foam sandwich plate is 1.
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0  引　言

船舶在航行与作业过程中可能遭受冲击载荷作用[1−3]，如舰船飞行甲板受到直升机起降冲击载荷，

极地船舶受到海冰碰撞冲击载荷等，这些冲击载荷可能造成结构塑性变形损伤，影响船舶结构安全可靠

性。因此，为了实现船舶结构动态冲击响应快速预测，国内外学者对船舶结构冲击塑性变形开展了理论

研究[4−5]。Jones[1] 在考虑弯矩和膜力共同作用的情况下，推导出了矩形板在脉冲载荷作用下的位移响应

结果。陈发良等[4] 采用膜力因子法对矩形板在脉冲载荷下的动态响应进行了理论研究，其预测结果与

Jones[1] 解析结果一致。Zhu等[5] 考虑材料的应变率效应，开展了楔形载荷冲击下矩形板动态响应理论

研究。Lin等[6] 进一步引入板长限制因子建立了均布载荷作用下矩形板位移响应理论模型。朱凌等[7]

考虑矩形集中载荷作用下矩形板塑性铰线分布特点，推导了矩形板塑性变形的理论预测公式。

Shen[8] 探究了矩形板长宽比对冲击动态响应的影响，提出了有效变形因子，用于对不同长宽比下矩形板

塑性变形区域进行预测。

上述研究主要集中于冲击载荷下船舶矩形板动态塑性变形理论预测，而夹芯结构具有高比强度、高比

刚度、高能量吸收等优良的力学性能[9−10]，在船舶结构冲击防护与轻量化领域具有广泛的应用价值。Qin
等[11−12] 基于夹芯结构屈服准则建立了固支泡沫夹芯方板在点冲击载荷作用下的理论模型。Li等[13] 理论推

导了楔形质量块冲击下正方形夹芯板位移和冲击力响应公式。尽管现有研究主要建立了正方形夹芯板

受点集中载荷与线分布载荷作用下的理论模型，但船用板架结构长宽比一般为 1-5[14]，矩形板受面分布冲

击载荷下结构变形情况有很大不同，目前缺少对船用矩形夹芯板在面分布冲击载荷下塑性变形的快速预测。

尽管现有研究已经取得了显著进展，但针对船用矩形夹芯板在面分布载荷下的塑性变形预测仍存

在不足。本文采用夹芯截面屈服准则，基于功率耗散平衡方程建立了船用矩形夹芯板在四棱台形冲头

撞击下的动力响应解析模型。对船用矩形 PVC泡沫夹芯板冲击响应进行了数值验证。此外，本文还研

究了载荷分布情况、冲击位置以及矩形泡沫夹芯板边长比对结构冲击响应的影响。 

1  理论研究

本文考虑四周刚性固支船用矩形夹芯板受四棱台形冲头撞击场景，如图 1所示，夹芯板尺寸为 2L×
2B，由上、下金属面板和中间泡沫芯层组成，厚度分别为 h和 c，密度分别为 ρf 和 ρc，屈服应力分别为 σf 和
σc。上、下面板和泡沫芯层假设为理想刚塑性材料，两者之间为理想粘接。根据冲击载荷作用特点[7−8]，矩

形泡沫夹芯板理论假设变形模态如图 1（b）所示，其中，δ和 α为冲击位置参数。考虑夹芯结构发生塑性

大变形的场景，由于局部凹陷消耗的能量远小于夹芯板弯矩和膜力做功所消耗的能量，因此，我们忽略

局部凹陷的影响。
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图 1  四棱台形冲头撞击矩形夹芯板

Fig.1  Rectangular foam sandwich plate struck by a retangular frustum impactor
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1.1 夹芯截面屈服准则

考虑矩形泡沫夹芯板受冲击载荷作用时塑性弯曲和塑性拉伸共同作用使结构发生形变，采用

Qin等[11−12] 建立的夹芯截面屈服准则，如公式（1）所示。
|m|+

(
σ̄+2h̄

)2

σ̄2+4σ̄h̄(1+ h̄)
n2 = 1

(
0 ⩽ |n| ⩽ σ̄

σ̄+2h̄

)
|m|+

[(
σ̄+2h̄

)
|n|+2h̄− σ̄+2

]
(|n| −1)

(
σ̄+2h̄

)
σ̄+4h̄(1+ h̄)

= 0
(

σ̄

σ̄+2h̄
⩽ |n| ⩽ 1

) (1)

σ = σc/σf h̄ = h/c式中， ， ，n=N/N0， m=M/M0，h和 c分别是面板和芯层厚度，σf 和 σc 分别是面板和芯层

的屈服应力，M和 N分别是夹芯结构的弯矩和膜力，M0 和 N0 分别是纯弯曲和单轴拉伸所对应的塑性

屈服弯矩和塑性屈服膜力，表达式如下所示：

M0 =
c2

4
·σc+h (c+h) ·σf (2)

N0 = c ·σc+2h ·σf (3)
利用夹芯截面的方形屈服准则，对于外接屈服面的屈服轨迹|m|=|n|=1；对于内接屈服面的屈服轨

迹，|N|=θ·N0，|M|=θ·M0，利用屈服准则可解得：

θ =



√
1+4k0−1

2k0
θ ⩽

σ̄

(σ̄+2h)√
k2

1 +4k2− k1

2
θ ⩾

σ̄

(σ̄+2h)

(4)

k0 =

(
σ̄+2h

)2

4σ̄h(1+h)+ σ̄2
(5)

k1 =
(1− σ̄)

(
3σ̄+8h

)
(
σ̄+2h

)2 +1 (6)

k2 =
2(1− σ̄)

σ̄+2h
+1 (7)

 

1.2 低速冲击理论模型

根据冲击动态响应过程中系统能量平衡，外部冲击力所做的功率等于塑性铰耗散的功率和惯性力

的功率之和，夹芯板在冲击载荷作用下功率平衡方程可以表示为：

−m0ẆẄ −
w

Ap
µẇẅ = U̇p (8)

Ẇ Ẅ

上式的左边为冲头冲击功率和惯性力功率，右边为塑性能耗散率。其中，m0 是冲头质量，μ=cρc+2hρf 为
单位矩形板质量，w是横向位移，W为冲击区域位移， 和 分别为该区域的冲击速度和冲击加速度。

各刚性区域惯性力做的功率之和为：

Ėp =
w
Ap

µẇẅdAp = −
2
3
µẆẄ [L (B+b)+ l (B+3b)] (9)

泡沫夹芯板的塑性变形能 Up 由中面势能 UNp 和弯曲势能 UMp 组成，分别与面内膜力 Np 和弯矩

Mp 有关，而泡沫夹芯板消耗的总功率可以通过总势能求导得到：

U̇p =
∂Up

∂t
=
∂UNp

∂t
+
∂UMp

∂t
= 2MẆ

[
B ·

(
1
δL
+

1
(1−δ) (L− l)

)
+L ·

(
1

α (B−b)
+

1
(1−α) (B−b)

)]
+

NWẆ
2

[
L
(

1
α (B−b)

+
1

(1−α) (B−b)

)
+ (B+b)

(
1

δ (L− l)
+

1
(1−δ) (L− l)

)] (10)

由此，功率平衡方程化简为：
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Ẅ +ηpW = γp (11)

ηp =
2Nψ1

m0+mp
(12)

γp =
−4Mψ2

m0+mp
(13)

式中，Ψ1 和 Ψ2 分别代表影响膜力功率和弯矩功率的几何参数，mp 代表矩形泡沫夹芯板的等效质量，表

达式分别为：

ψ1 =
L
4

(
1

α (B−b)
+

1
(1−α) (B−b)

)
+

(B+b)
4

(
1

δ (L− l)
+

1
(1−δ) (L− l)

)
(14)

ψ2 =
L
2

(
1

α (B−b)
+

1
(1−α) (B−b)

)
+

(B+b)
2

(
1

δ (L− l)
+

1
(1−δ) (L− l)

)
(15)

mp = ψ3µL2 ψ3 =
2

3L2
[L (B+b)+ l (B+3b)] (16)

 

1.3 低速冲击界限解

考虑外接屈服面和内接屈服面，功率平衡方程可化简为：

Ẅ +ηpW = γp (17)

Ẅ + θηpW = θγp (18)

基于动量守恒定律，夹芯板受冲击载荷作用的初始条件为：
W(0)1 = 0

Ẇ(0)1 =
V1m0

ψ4µl2+m0

(19)

ψ4 =
b (2l+ ld)+bd (l+2ld)

6l2
(20)

W (t) 1i W (t) 1c求解式（17）和（18）得到夹芯板内接屈服面的变形 以及外接屈服面的变形 ：

W(t)1i =
V∗1√np

sin
√

npt+
γp

ηp

(
1− cos

√
npt

)
(21)

W(t)1c =
V∗1
√np

√
θ

sin
√
θ
√

npt+
γp

ηp

(
1− cos

√
θ
√

npt
)

(22)

t = 1/√np arctan
(
V∗1
√np/γp

)
W(t)1i当 时， 取最大值：

W1imax =

√
V∗1

2ηp+γp
2

ηp
+
γp

ηp
(23)

t = 1/
(√np

√
θ
)
arctan

[
V∗1
√np/

(√
θγp

)]
W(t)1c当 时， 取最大值：

W1cmax =

√
V∗1

2ηp+ θγp
2

ηp

√
θ

+
γp

ηp
(24)

 

2  仿真验证

为了验证理论模型的正确性，本文利用 ABAQUS有限元软件开展了四棱台形冲头撞击下矩形夹

芯板动态响应数值模拟研究，有限元模型如图 2所示。上、下面板材料为低碳钢，芯层为 PVC泡沫，其

材料参数与参考文献[13]一致，如表 1所示。泡沫夹芯板尺寸为 2L×2B=300 mm×180 mm，芯层厚度为

c=5 mm，上、下面板厚度为 h=1 mm。冲头长度 2l=60 mm，冲头宽度 2b=36 mm，冲头质量为 m0=
100 kg，上、下面板及泡沫芯层为 C3D8R实体单元，矩形冲头为 R3D4离散刚体单元。上、下面板与泡

沫芯层之间采用绑定约束连接，对上、下面板及泡沫芯层四周边界的位移和转角进行限制
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（U1=U2=U3=RF1=RF2=RF3=0）。
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图 2  冲击载荷下矩形泡沫夹芯板动态冲击有限元模型

Fig.2  Dynamic impact finite element model of PVC foam core sandwich plate

 
 

表 1  PVC 泡沫和低碳钢面板材料参数

Tab.1  Material properties of PVC foam core and low-carbon steel panel
 

材料 密度ρ/（kg·m−3） 弹性模量E/ MPa 屈服应力σf /MPa 平台应力σc /MPa γ泊松比

低碳钢 7800 210 000 179 − 0.3

PVC泡沫 80 33 − 1.2 0.3
 

W0 =W0/ (c+2h) F̄ = F/ (2N0L) Ek = m0V2/
(
σfc3)

理论模型利用夹芯截面屈服准则的内接屈服曲线和外切屈服曲线得到了最大塑性变形和冲击力

峰值的上、下限曲线。不同冲击位置数值计算结果与理论预测结果如图 3所示，其中，无量纲塑性变形

为 ，无量纲冲击力为 ，无量纲冲击能量为 。通过对比可

以发现，不同冲击位置仿真计算得到的矩形夹芯板变形基本位于理论预测的上限范围内。当无量纲冲

击能量较小时，数值计算结果接近甚至超过上限解，之后，随着冲击能量的增加，仿真结果逐渐位于理论

预测的上、下限之间。这可以解释为：理论分析中，假设变形模态忽略了局部凹陷的影响，低冲击能量

下结构整体塑性变形较小，局部凹陷能量耗散在整体能量耗散中的占比较大，局部凹陷影响较为显著，

从而导致数值计算结果接近甚至超过上限解。随着冲击能量的增加，局部凹陷能量耗散占比逐渐减小[12]，

仿真结果逐渐位于理论预测的上、下限之间。整体来看，基于刚塑性理论推导的夹芯结构在不同冲击

位置冲击载荷作用下位移响应和冲击力峰值响应结果与仿真结果基本一致，这表明，本文提出的理论模

型具有一定的准确性，为面分布冲击载荷下矩形夹芯板塑性变形预测提供了理论基础。
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图 3  不同冲击位置理论验证

Fig.3  Theoretical validations with different impact positions
 

为了进一步验证 PVC泡沫夹芯板低速冲击动态响应理论模型的准确性，将有限元计算得到的上、

下面板变形模态与理论假设变形模态进行对比，如图 4所示。可以看出，上面板变形模态表现为局部凹

陷与整体变形相结合的耦合变形模态，下面板变形模态表现为整体变形。矩形 PVC泡沫夹芯板受冲击

载荷作用时，塑性变形主要集中在冲头冲击区域，远离冲击区域的 PVC泡沫夹芯板塑性变形几乎是线

性减小。总体而言，数值仿真计算得到的冲击载荷作用下矩形 PVC泡沫夹芯板变形模态与理论假设变

形模态吻合较好，表明理论变形模态与位移场假设具有一定的准确性。
 
 

S, Mises
(Avg: 75%)

+3.662E+02
+3.357E+02
+3.052E+02
+2.747E+02
+2.441E+02
+2.136E+02
+1.831E+02
+1.526E+02
+1.221E+02
+9.155E+01
+6.104E+01
+3.052E+01
+1.558E−03

（a）上面板 （b）下面板
 

图 4  PVC泡沫夹芯板变形模态

Fig.4  Deformation mode of PVC foam core sandwich plate

 
 

3  参数分析
 

3.1 冲击载荷分布情况的影响

定义冲击载荷分布系数为载荷作用面积与夹芯板面积比 S=（l×b）/（L×B），用于表征冲击载荷分布

情况，不同载荷分布情况对冲击响应的影响如图 5所示。可以发现，当无量纲冲击动能相同时，随着载

荷作用面积的增加，无量纲塑性变形不断减小，而冲击力峰值逐渐增加。当四棱台形冲头截面为正方形

时，结构塑性变形稍有减小，而冲击力峰值稍微增加。随着载荷分布系数 S增加，塑性变形不断减小，而

冲击力峰值不断增加。这是由于载荷分布面积增加，单位面积载荷作用强度减小，因此，矩形 PVC泡沫

夹芯板塑性变形减小。此外，塑性铰线长度增加，各铰线处膜力的合作用力增加，导致冲击力峰值逐渐

增加。
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图 5  载荷分布情况对矩形泡沫夹芯板冲击动态响应影响

Fig.5  Influence of load distribution on impact response of rectangular foam core sandwich plate
 
 

3.2 冲击位置的影响

考虑到实际结构受到冲击载荷作用位置具有随机性，我们利用理论模型分析了冲击载荷作用位置

对冲击响应的影响，如图 6所示。可以发现，冲击位置从中心向边界移动时，无量纲永久变形逐渐减

小。这是因为冲击位置从中心向边界移动时，塑性铰线长度增加，泡沫夹芯板的弯矩和膜力消耗一定量

冲击动能所需要发生的塑性变形量减小。此外，可以发现，相较于向短边方向移动，冲击位置向长边方

向移动时，塑性变形减小更为显著。
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图 6  冲击位置对矩形泡沫夹芯板动态响应影响

Fig.6  The influence of impact location on impact response of rectangular foam core sandwich plate
 
 

3.3 边长比的影响

γ γ

γ γ

γ

γ γ γ

船用板架结构一般为矩形板结构[14]，定义边长比为 γ=2B/2L，本文利用理论公式推导了不同边长比

（ =3、2、1、1/2、1/3）对冲击响应的影响，如图 7所示。可以发现，当边长比 =1时，无量纲变形达到最

大值，表明方形夹芯板冲击变形最严重，而当 >1时增加边长比或 <1时减小边长比，PVC泡沫夹芯板

下面板中点位移减小。这是由于塑性铰线长度增加，弯矩和膜力消耗相同能量所需要发生位移减小。

此外，与边长比 =1相比，随着边长比增加或减小，泡沫夹芯板塑性变形减小，可以发现，当边长比

≠1且互为倒数时，当 <1时 PVC泡沫夹芯板下面板中点位移小于 >1时位移，这是因为前者在冲击

载荷距离边界更近，边界条件对其有较强的约束，导致此时泡沫夹芯板位移减小。
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图 7  边长比对矩形泡沫夹芯板动态响应的影响

Fig.7  Influence of side length ratios on impact response of rectangular foam core sandwich plate

 
 

4  结　论

本文基于近似屈服准则和刚塑性材料假设，建立了四棱台形冲头撞击下船用矩形夹芯板动力响应

理论模型，同时采用 ABAQUS有限元软件进行了船用矩形泡沫夹芯板冲击响应数值仿真计算与对比

验证。在此基础上，本文研究了载荷分布情况、冲击位置以及矩形夹芯板边长比对结构动力响应的影

响。主要结论总结如下：

（1） 四棱台形冲头撞击下船用矩形泡沫夹芯板的无量纲变形、无量纲冲击力峰值以及变形模态等

理论预测结果与数值计算结果吻合良好，这验证了理论模型的正确性。

（2） 载荷分布系数较小时，单位面积冲击载荷强度增加，导致塑性变形增加；冲击位置越靠近边界

时，塑性铰线长度增加，进而导致位移显著减小；当泡沫夹芯板边长比为 1时，冲击载荷作用下结构塑性

变形最严重。
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