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基于振动响应的隔振系统力传递率间接估算方法

孙伟星 1，徐时吟 2，黄修长 2

（1. 中国船舶重工集团公司 第七〇四研究所，上海 200031；

2. 上海交通大学 机械系统与振动国家重点实验室，上海 200240）

摘 要：工程中，常用振级落差和力传递率来表征隔振系统的隔振效果。振级落差可以由实验测得的隔振器上下

端的振动响应，直接计算获取；相比之下，直接测量系统力在实际应用中存在诸多难点。为此，提出一种间接估算方

法，以隔振器两端的振动响应作为输入，设备激励力及隔振器传递力，并通过有限元模型对该方法的正确性做出验

证。相比于使用力传感器直接进行实验测试，该方法更为简洁，且能够对力传递率做出准确的估算，具有一定的工程

实用价值。
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Abstract : In engineering, vibration level difference and force transmissibility are usually utilized to evaluate the

performance of isolation systems. Vibration level difference can be readily derived from the responses measured at the top

and the bottom of the isolator, while there are lots of obstacles in force measurement. In this paper, based on the known

vibration responses at both ends of the isolator, an indirect method was proposed that can be applied to obtain the excitation

force of the vibrating machines and the force transmission of the isolator. Numerical results are presented to validate the

effectiveness of the proposed method. Compared with the direct measurement by means of force sensors, this method is a

more concise, and can ensure the accuracy for force transmission estimation.
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工程中，对于由设备、弹性支撑以及基座所组成

隔振系统 [1]，通常可以用振级落差和力传递率来表

示其隔振效果 [2–5]。但实际上这两个评价指标之间

并不等价，在通常情况下差异很大，应根据具体系

统，选择合适的评价指标。在隔振器特性确定的情

况下，基础的阻抗特性对振级落差产生很大的影响，

可能会产生误判，不能客观的反映隔振效果。在这

种情况下，通过力传递率来表征隔振效果更为合理。
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实际测试中，振级落差可以由测得的隔振器上下端

的振动响应直接计算获取 [6－8]。相比之下，对力的直

接测量在实际操作中存在诸多问题。首先，为测得

设备运行时的激励力和隔振器传递力，需要将力传

感器串联在隔振系统内，其安装和拆卸过程都要将

设备从基座上移走，极大增加了工作量 [9, 10]；而另一

方面在系统中插入力传感器可能会改变系统特性，

影响测试的准确性 [11]。因此，力传递率的获取一直

是工程测试中的一个难点 [12－15]。

本文提出了一种系统力传递率的间接估算方

法，以系统的振动响应为输入，推算出设备激励力和

隔振器传递力，从而得到力传递率。相比于通过力

传感器直接进行实验测试，本方法更为简洁，并且能
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够对系统的力传递特性做出更为准确的描述。在此

基础之上，针对采用不同安装基座的隔振系统，进一

步提出了隔振特性的估算方法。

1 理论模型

考虑如图 1所示的多连接点隔振系统，由振动

设备和基座组成，两者之间通过数个隔振器弹性连

接，而基座弹性安装在地面上。针对该系统，以隔振

器连接点处的响应为输入，求解设备的激励力以及

隔振器传递力。

图 1 常见隔振系统示意图

对于上述系统，振动方程可以写为

FS =FR +Y -1
S vS，vR =YRFR，FR =Y -1

I ( )vS - vR (1)

式中 v F分别代表系统各连接点处的位移向量和力

向量；Y代表子结构的导纳矩阵，可以表示各子结构

的动力学特性。下标S代表振动设备，R代表测试基

座，I代表隔振器。当在各个连接点处考虑6向自由

度时（三向平动和三向转动），v、F都是 6 n×1的矩

阵，而Y为 6 n×6 n的矩阵。FS为设备的激励，设备

处于运行状态时，可将其对系统振动的影响等效为

在其内部施加激励的结果。由于该激励的具体作用

位置以及幅值大小都难以确定，直接测量十分困难，

因此文中将设备的阻挡力作为激励。阻挡力的定义

为振源完全刚性安装时，安装点处测得的力向量，在

工程中常用其来表征振源的振动特性。这是由于设

备的振动是通过安装点传递给支撑结构的，忽略设

备内部的工作情况，仅使用连接点处的振动情况就

可以很好地描述其源特性。作为设备振源特性的描

述参量，阻挡力由设备本身所决定的，而与外界条件

无关，不会随着系统的变化发生改变。

将事先测得的隔振器和基座导纳 YR、YI以及系

统响应 vS、vR作为已知量，未知量包括FR、YS、FS。通

过矩阵求逆运算，可以直接得到隔振器传递力

FR = Y -1
R VR (2)

由于 FS =FR + Y -1
S vS 中含有YS、FS两个未知数，因

此需要两组振动响应数据，通过求解方程组来得到

未知量。为使方程可解，必须保证所使用的两组数

据是互不相关的

FS =FR1 + Y -1
S vS1，FS =FR2 + Y -1

S vS2 (3)

式中，下标中的 1和 2分别代表两种工况。求解方

程，可以得到设备的阻挡力，即激励力为

FS =(FR1 v
-1
S1 -FR2 v

-1
S2,) (v-1

s1 - v-1
S2)-1 (4)

除了阻挡力之外，设备的自由响应 vfree也常用于

评价设备的振源特性。其定义为当设备处于自由状

态时，其安装点处的振动响应。自由响应可以通过

下式描述

vfree = vS - YS FR (5)

将其代入 FS =FR + Y -1
S vS ，可以得到设备的自由

响应与阻挡力之间的关系

vfree = YS FS (6)

通过以上步骤，即可根据隔振器连接点处的振

动响应求得设备激励力及隔振器传递力。此外，还

考虑了以设备的振源特性作为输入时的情况。同样

以图 1中的系统为例，将设备的自由响应作为已知

条件，求解该隔振系统。由式(1)和式(5)，可以先后

得到隔振器传递力以及基座、设备隔振器安装点处

响应的表达式

FR = ( )YI + YS + YR

-1
v free

vR = YR( )YI + YS + YR

-1
v free

vS = v free + YS( )YI + YS + YR

-1
v free

(7)

根据测得的连接点响应，可以直接求得隔振器

两端的振级落差；而求解系统的力传递率，则需要通

过计算得到的隔振器传递力和设备激励力来获取。

力传递率的定义为基座所受的传递力（系统的输出

力）与激振力（系统的输入力）之比

LT = |

|
||

|

|
||∑
i = 1

N

FRi ∑
i = 1

N

FSi (8)

式中LT为系统的力传递率，N为测点数目。振级落

差的定义为基座处的振级与设备机脚处振级之差

LT = LV - LD (9)

式中LV为设备机脚各测点总振级的对数平均值，LD

为基座面板各测点总振级的对数平均值。

由于系统为多点连接系统，传递力和激励力都

用各测点的平均值来表示。

2 数值算例

将通过两个算例验证上面提出的间接估算方

法。算例 1以下图中的多点连接隔振系统为例，建

立其有限元模型，对提出的辨识方法在实际振动系

统中的应用进行具体的描述。考虑到在实际实验验

证中，由于测试条件所限，很难测得连接点处的横向

以及转动自由度信息，因此仅考虑系统的垂向自由
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度。另一方面，为得到计算所需的两组互不相关的

响应数据，需要分别设计两个隔振系统，可以通过采

用不同的测试基座或者采用不同的安装形式来实现

这一目的。出于简化实验设计的考虑，将采用后一

种实施方案，令系统1中的设备采用弹性安装，系统

2中采用刚性安装，分别针对这两个系统进行振动

测试。

如图2所示，将上部的矩形板等效为振动设备，

基座采用框架梁结构，梁截面为边长为 0.05 m的矩

形截面。设备通过四个安装点与基座相连，系统 1

中的隔振器的刚度设为 1×105 N/m，系统 2中为 1×

109 N/m，将后一种工况看作设备直接刚性安装在基

座上。整个测试系统通过四个空气弹簧，支撑在地

面上。基座连接点处的导纳见图3，由于采用了梁式

结构，基座的柔度较大，得到的模态信息比较丰富。

图 2 测试系统示意图

图 3 基座导纳

在设备质心位置施加单位垂向激励，用以模拟

设备运行时的情况，此时设备安装点的振动响应见

图4。在两种安装条件下，设备安装点处的响应，尤

其是 100 Hz以上频段内的响应，不具有相关性，可

以用于系统求解。

根据之前的理论推导可知，通过式(2)和式(4)可

以估算设备激励力和隔振器传递力，需要的已知量

为子结构的导纳矩阵和各隔振器连接点处的响应

数据。由于计算时只考虑垂向的自由度，只需提取

系统的垂向振动信息。首先，针对单独的子结构模

型，通过仿真计算得到各测点之间的导纳矩阵。

图 4 设备安装点响应

随后，针对两种工况下的隔振系统模型，同样通过仿

真计算得到设备激励下，各测点处的垂向响应。将

已知量代入式(2)和式(4)就可以得到所需要的结果。

估算得到的隔振器传递力如图 5所示，并将其

与直接通过有限元仿真得到的结果进行对比。图

中，估算结果用实线表示，有限元结果用虚线表示，

结果吻合的很好。

图 5 隔振器传递力

进一步可以求得设备激振力如图 6所示，由于

两个系统中使用了相同的设备，因此设备的激振力

应该是一致的，同时给出了通过有限元仿真求得的

系统激振力，作为参照。图中的三条曲线重合的很

好，验证了该估算方法的正确性。图 7中分别用实

线和虚线表示计算得到的系统1的振级落差与力传

递率。

根据以上的计算流程可知，本方案对基座没有

特殊的要求。只需要在设备弹性安装以及刚性安装

的条件下，分别得到两组互不相关的振动数据，就能

够求解系统，适用于不同类型的设备。结果显示，通

过该方案可以准确地估算出设备的激振力以及输入

基座的传递力，进而得到系统力传递率。

算例2以上一节中得到的设备振源特性作为输

入，估算采用不同基座的情况下，系统的隔振特性。

如图8所示，隔振系统采用板式基座，基座板板厚为

40
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图 6 设备激振力

图 7 系统的振级落差与力传递率

图 8 测试系统示意图

0.05 m，其余系统部件都保持不变。将设备激励力

FS代入式，即可得到设备的自由响应 vfree。将 vfree代

入就能够求得系统中各隔振器安装点处的响应。

计算得到设备、基座上的安装点响应以及隔振

器传递力分别见图 9和图 10。图中，计算结果用实

线表示，用来作为对比的有限元仿真结果用虚线表

示，在计算频段内两者完全吻合，说明了计算方法的

正确性。该系统的振级落差和力传递率如图 11

所示。

3 结 语

(1) 通过分别在弹性/刚性安装条件下测得的振

动响应，估算出设备运行时的激励力以及经过隔振

器的传递力，从而得到系统的力传递率；

(2) 以设备的振源特性为输入条件，得到系统采

用不同基座时的隔振特性。

图 9 系统响应结果

图 10 隔振器传递力

图 11 系统的振级落差与力传递率

需要特别说明的是，算例都是假设在设备质心

处施加单位垂向激励，模拟设备运行时的振动情况，

并且在计算时只考虑了系统的垂向自由度。但在实

际工程中所面对的激励情况肯定是复杂的，会激发

出系统的多维多向耦合振动。此时仅通过垂向单位

激励和垂向响应很难对系统的实际振动情况做出准

确的预测。所提出的间接估算方法是适用于这种多

维多向耦合系统的，但是必须提供对应方向自由度

的振动响应信息，这在实验测试中需要通过使用三

向传感器实现。
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