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摘 要：复杂机械系统一般由弹性元件和刚性元件构成。在系统稳态运行状态下，弹性元件与刚性元件构成的系

统阻抗是影响隔振系统传递损失的关键因素。首先建立双通道传递系统阻抗数学模型，搭建了双层隔振机械系统试

验台架，使用B&K 3660D型多通道测量系统以及B&K 8203型力锤，采用锤击激励法测量阻抗，得到系统初始安装状

态的机械阻抗。然后通过调节机械系统基座结构强度，以及管路系统支撑刚度，研究两传输通道系统阻抗与机械系统

隔振效果，管路系统传递损失之间的关联性，最后分析出了两传输通道系统阻抗与两者之间的定量关系。试验研究表

明：1.适度提高基座结构阻抗有利于隔振装置的隔振效果，当隔振系统的隔振效果不能满足设计的要求时，增大试验基

座阻抗有利于系统的隔振效果，2.通过改变管路系统弹性元件的属性及其布局形式，能有效增大管路系统的阻抗，提高

挠性管路系统的能量传递损失，有效降低隔振系统的基座振级。
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Abstract : The complex mechanical system consists of elastic elements and rigid components. In the steady operation

state of the complex mechanical systems, the multi-system impedance of elastic elements and rigid elements is the main

factor that affects the system vibration isolation and transmission loss. In this article, a double-channel mathematical model

for analyzing the impedance of the system is established. The double-layer vibration isolation mechanical test system is

developed. The B&K 3660D type multi-channel measurement collection system and the B&K 8203 type excitation hammer

are used. The hammering excitation method is used to measure the impedance, and the initial impedance of the complex

mechanical system is obtained. Then, by adjusting the structural strength of the mechanical system base and the supporting

stiffness of the piping system, the relationship among the impedance of the double-channel system, the vibration isolation

effect of the mechanical system and the transmission loss of the pipeline system are studied quantitatively. The experimental

results show that: (1) Appropriate increase of the system impedance of the base is beneficial to the vibration isolation effect

of the vibration isolation device. If the vibration isolation effect of vibration isolation system fails to meet the design

requirement, the appropriate increase of the impedance of test base is an effective solution to satisfy the vibration isolation

requirement. (2) Changing the properties and installation layout of the flexible components of the piping system can

effectively increase the impedance of the pipeline system, raise the vibration energy transmission loss of the flexible piping

system, and reduce the base level of vibration of the isolation system effectively.
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复杂机械系统一般由两台以上辅机设备、隔振

装置、安装基座以及系统管路四部分组成。隔振效

果一般是指辅机设备激励源的能量总级与安装基座

能量总级的落差。辅机作为振源，产生的激励通过

设备机脚与隔振装置的弹性接触面传递到隔振装置

上，激励源经隔振装置后，通过隔振装置与安装基座

的弹性接触面传递到安装基座上，设备激励源除了

通过隔振装置传递到安装基座上之外，还可以通过

系统管路传递到安装基座上，设备激励通过挠性接

管传递到系统管路上，管路再通过支撑马脚以及出

口阀传递到安装基座上。整个机械隔振系统可划分

为 4个独立的子系统结构，各子系统结构的阻抗特

性是影响设备激励源传递到安装基座上能量大小主

要因素，选取客观的参量描述各子结构的特性，从而

形成描述机械隔振系统的表达方法。基于频响函数

(FRF)的子结构方法是分析复杂组合结构的有效方

法之一，其基本原理是使用单个非耦合的分量FRF

通过阻抗或导纳方程构成总的系统响应[1–4]。该方

法可直接采用实际测试的FRF计算较高频带而无需

对复杂结构模型精确建模，因此特别适合那些不能

建立解析、数值模型或者实际结构比较复杂的情况。

此外，该方法还能直接应用实验数据，可避免模态分

解等带来的额外损失，能方便地综合应用理论分析、

有限元分析和试验数据等多种分析方式，彭伟才等

仅仅从隔振系统单一的传递路径研究了阻抗与隔振

效果的关系，没有考虑到复杂机械系统的多通道传

递路径的影响。在实际工程设计中，对于考核复杂

机械隔振系统的隔振效果，独立的子系统结构之间

的阻抗具有很强的耦合性，通过试验测试的方法开

展复杂机械隔振系统子结构阻抗关联性研究对隔振

系统最优声学性能研究具有重要意义。本文以隔振

系统隔振效果台架考核试验为对象，开展了基座及

管路系统阻抗特性与系统振动传递损失特性理论研

究和试验验证。

1 激励源机脚传递理论

如图 1所示，安装在非刚性试验基座上的单层

隔振机组的传递损失VR，振级落差LV和基座振动速

度V2表达式为

VR = V2
V1

= ZK

ZL + ZK
（1）

LV = 20 lg 1
VR

= 20 lg ZL + ZK

ZK
（2）

V2 = F1

(1 + Zm

Zk
) ZL + Zm

（3）

式中：F1 为隔振装置的输入作用力；ZK为隔振器的

输入阻抗；Zm为设备的输入阻抗，ZL为非刚性试验

基座的输入阻抗，V1为安装隔振器后设备机脚振动

速度。

(a) 单层隔振系统 (b) 双层隔振系统

图 1 激励源设备机脚传递损失示意图

从式（2）和式（3）中可以看出，安装基座阻抗对

隔振效果和基座振动速度的影响为：当F1，V1 和ZK

不变时，若ZL减小，则VR增大、LV减小、V2增大，表明

基座阻抗减小，安装基座振动速度则增加[5–6]。

从式（2）和式（3）中可以看出，试验基座阻抗对

隔振效果和基座振动速度的影响为：当F1，V1 和ZK

不变时，若ZL减小，则VR增大、LV减小、V2增大，表明

基座阻抗减小，安装基座振动速度则增加。

假设 LV1和 LV2分别为不同的安装基座振级，ZL1
和ZL2分别为不同的安装基座阻抗，则有

LV1 = 20 lg ZL1 + ZK

ZK
,LV2 = 20 lg ZL2 + ZK

ZK
（4）

LV1 - LV2 = 20 lg ZL1 + ZK

ZL2 + ZK

通常，当ZL1和ZL2远大于ZK，得出

20 lg ZL1 + ZK

ZL2 + ZK
≈ 20 lg ZL1

ZL2
= LZL1 - LZL2 = ΔLZL (5)

在频域上，对于某个频率点 f可以得出

LV1 ( )f = LV2 ( )f + ΔLZL ( )f (6)

当同一隔振机组在两种基座上试验时，若两基

座的阻抗相同，则基座的结构振动接近；若两基座的

阻抗不同，则基座的结构振动不同，其差值可按式

(6)近似估算。

根据单层隔振机组的表达形式，如图2所示，安

装在非刚性基座上的双层隔振机组的隔振效果的表

达式为：

传递损失VR

VR = V4
V1

= ZK

T21ZL + T22ZK
（7）

式中：V1为安装隔振装置后机脚振动速度，V4为安装

隔振装置后基座的振动速度，VL为非刚性试验基座

的输入阻抗。

T21 = HK1 β11 + β21 + HK2 ( HK1 β12 + β22 )
T22 = HK1 β12 + β22

（8）
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HK1为上层隔振器的输入导纳；HK2为下层隔振

器的输入导纳；β11、β12、β21、β22分别为中间隔振装置

的四端参数。

通常， || T21 > || T22 ，且 ||ZL > 1，若减小 ||ZL ，VR基

本安装比例增加，隔振效果安装比例减小。

振级落差

LV = 20 lg V1
V4

=

20 lg{ }é
ë
ê

ù
û
úμ

ft
f0

2
+ é

ë
êê

ù

û
úú

é
ë
ê

ù
û
úμ

ft
f0

2
- ( )μ + 2 Q - 1 （9）

μ为中间隔振装置与设备质量之比，ft为机组主

频，f0为上层隔振器垂向固有频率，Q为基座阻抗与

下层隔振器阻抗之比。

从式（8）、式（9）中可以看出，μ、ft、f0，Z2（下层隔

振器阻抗均为确定值，当ZL（基座阻抗）减小时，传递

损失VR增大，振级落差 LV减小，对应恒定振速的机

组，基座振速则增大。

2 激励源挠性管路传递理论

如图 2所示，假设辅机设备管路挠性接管的安

装面为端面S1，挠性接管与刚性通管安装面为端面

S2；刚性通管与基座的支撑面为端面S3，以轴线 y坐

标方向的单向运动为研究对象来推导挠性接管传递

损失与机械阻抗之间的关系，不考虑其它坐标方向

运动的相互影响，则 3个端面机械阻抗与能量传递

损失可表达为[7–11]

图 2 激励源挠性管路传递损失示意图

{ }Fy1

vy1
· =

æ

è

ç

ç
çç
ç

ç
ö

ø

÷

÷
÷÷
÷

÷
Zyy11e
Z yy21e

Z yy12e - Zyy11e·Zyy22e
Z yy21e1

Zyy21e
- Zyy22e
Z yy21e

{ }Fy2

vy2
· =

( )a11e a12e
a21e a22e { }Fy2

vy2
· （10）

{ }Fy2

vy2
· =

æ

è

ç

ç
çç
ç

ç
ö

ø

÷

÷
÷÷
÷

÷
Zyy11b
Z yy21b

Z yy12b - Zyy11e·Zyy22b
Z yy21b1

Zyy21b
- Zyy22b
Z yy21b

{ }Fy3

vy3
· =

( )a11b a12b
a21b a22b { }Fy3

vy3
· （11）

端面1和端面3之间的传递损失关系为

{ }Fy1

vy1
· = ( )a11eb a12eb

a21eb a22eb { }Fy3

vy3
· （12）

式中：Fy1，Fy2，Fy3 表示端面1，端面2，端面3的动态力，

vy1，vy2，vy3表示端面1，端面2，端面3的振动速度，Zyy11e，

Zyy12e，Zyy21e，Zyy22e表示端面 1到端面 2的机械阻抗，Zyy11b，

Zyy12b，Zyy21b，Zyy22b表示端面 2到端面 3的机械阻抗，从公

式中可以看出激励源挠性管路的传递损失不仅与的

挠性接管的机械阻抗参有关，还与连接挠性接管的

金属通管机械阻抗有关，对于确定的隔振系统，辅机

管路激励源Fy1，vy1是恒定不变的，传递到挠性管路支

撑基座的速度 vy3 与管路系统的子结构阻抗有直接

关系。

3 基座阻抗与隔振效果验证

如图3所示，双层隔振装置系统通过4个安装面

弹性安装在T型基座结构上，4个安装面的基座阻抗

分别表示为 Z1，Z2，Z3，Z4，I为安装基座为原始状

态，为槽钢型结构，II为改变后的安装基座，在槽钢

型结构上增加4根横向筋板。

图 3 安装基座阻抗结构示意图

通过试验测试，两种状态下的基座阻抗特性对

比如图4－图7所示。

横坐标 f为1/3 Oct对应的中心频带值，纵坐标Z

为对应1/3 Oct中心频带的阻抗幅值，基座1/3 Oct中

心频带振动加速级如表1，表2所示。

试验结果表明：在 1/3 Oct频带 50 Hz～200 Hz

内，II基座4个安装面的阻抗幅值较 I基座阻抗幅值

增大，增大范围在 5 dB～20 dB，对于相同设备激励

输入，相同的隔振系统，设备机脚输入的振动能量是

保持不变的，而隔振效果与基座的振动加速度级是

成反比，根据公式（8）和式（9），II基座四个安装面的

振动加速度较 I基座振动加速度都有所减小，减小的

频率范围在 80 Hz～200 Hz频带内，其中 160 Hz频

带幅值减小 8 dB～16 dB，减小幅度最明显。所以，

对于基座阻抗较弱的结构，如果隔振系统的隔振效

果不能满足设计的要求，适当增大试验基座阻抗是
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图 4 Z1安装面基座阻抗对比

图 5 Z2安装面基座阻抗对比

图 6 Z3安装面基座阻抗对比

图 7 Z4安装面基座阻抗对比

满足隔振效果要求的有效办法之一。

4 挠性管路系统阻抗与传递损失验证

如图8所示，进出口挠性管路系统分别通过2个

支撑点弹性安装在基座上，2个支撑点的基座阻抗分

别表示为Z1，Z2。I为挠性管路系统原始安装状态，

II为改变后的挠性管路系统，主要改变弹性元件的

属性和安装布局。

表 1 Z1、Z2安装面基座振动加速级对比

频带/Hz

10

12.5

16

20

25

31.5

40

50

63

80

100

125

160

200

250

315

Z1安装面/dB

I

42.2

45.0

44.0

46.4

57.6

66.4

64.0

62.2

59.6

65.7

76.2

79.4

91.6

80.0

74.2

70.1

II

46.6

41.7

43.7

49.1

60.9

69.3

55.6

64.5

62.2

67.9

73.9

74.0

75.7

70.7

76.1

71.3

Z2安装面/dB

I

43.4

40.1

39.0

40.4

48.6

58.8

57.9

50.8

53.3

63.1

71.2

70.4

81.0

69.0

70.7

67.5

II

45.9

40.5

40.1

43.8

52.9

61.5

51.2

55.2

57.6

62.2

67.9

66.6

63.1

62.0

67.7

67.2

表 2 Z3、Z4安装面基座振动加速级对比

频带/Hz

10

12.5

16

20

25

31.5

40

50

63

80

100

125

160

200

250

315

Z3安装面/dB

I

47.3

45.7

43.8

46.2

47.5

50.9

48.7

47.3

50.4

62.1

61.7

69.2

80.4

72.4

59.7

62.4

II

45.6

39.3

38.0

40.7

43.5

47.8

41.7

45.4

47.8

59.8

59.5

61.8

63.3

57.3

63.1

58.1

Z4安装面/dB

I

42.0

39.4

38.5

37.5

40.6

42.1

47.0

41.9

48.3

61.0

64.2

68.8

75.8

66.8

62.9

64.0

II

44.3

39.9

38.8

40.7

42.6

47.6

44.1

45.7

50.3

58.0

59.6

61.1

67.8

57.4

64.6

59.3

通过试验对比，两种状态下的支撑点阻抗特性

曲线如图9－图10所示，横坐标 f为1/3 Oct频带值，

纵坐标Z为对应频带的阻抗幅值。两种状态下支撑

点的振动加速度级如表3所示。
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图 8 挠性管路系统阻抗结构示意图

图 9 Z1支撑点阻抗对比

图 10 Z2支撑点阻抗对比

试验结果表明：在1/3 Oct频带40 Hz～80 Hz和

100 Hz～315 Hz内，II支撑点的阻抗幅值较 I支撑点

阻抗幅值增大，增大范围在 25 dB 以内，其中在 50

Hz和200 Hz中心频带显著增大，对于相同设备激励

输入，相同的管路接口系统，管路系统输入的振动能

量恒定，传递损失与管路支撑点的振动加速度级成

反比，根据公式（12），II管路系统 2个支撑点的振动

加速度较 I管路系统 2个支撑点的振动加速度都有

所减小，减小的频率范围在 10 Hz～315 Hz频带内，

减小的幅值在 20 dB以内。所以，要增大挠性管路

系统的振动能量的传递损失，通过改变管路系统弹

性元件的属性以及安装布局形式能有效增大管路系

统的阻抗，从而达到预期的传递损失效果。

表 3 Z1、Z2支撑点振动加速级对比

频带/Hz

10

12.5

16

20

25

31.5

40

50

63

80

100

125

160

200

250

315

Z1支撑点/dB

I

43.6

43.6

42.9

44.3

49.2

62.9

60.6

51.1

51.6

63.5

61.2

72.8

90.2

79.4

70.8

71.4

II

40.8

39.0

39.1

41.2

44.1

51.7

50.2

44.7

50.6

47.3

61.7

62.7

74.5

63.6

59.3

63.2

Z2支撑点/dB

I

42.2

40.7

40.9

46.7

49.6

64.1

59.5

54.2

51.9

63.9

63.3

75.1

90.9

79.9

79.8

83.0

II

39.2

38.7

39.1

40.7

44.6

51.0

50.6

45.3

56.4

48.6

61.6

64.2

71.5

62.5

64.0

71.8

5 结 语

复杂机械系统由隔振器、挠性接管等弹性元件

以及机械设备、支撑管路等刚性元件构成，在复杂机

械系统稳态运行状态下，由弹性元件与刚性元件组

合的多系统阻抗的关联性是影响系统隔振效果和传

递损失的主要因素。本文建立了双层隔振机械系统

试验台架，采用锤击激励阻抗测试方法，建立了两类

系统阻抗数学模型，得到复杂机械系统初始阻抗并

以此为基准。通过调节机械系统基座结构强度，以

及管路系统支撑刚度，研究了两类系统阻抗与机械

系统隔振效果以及管路系统传递损失之间的关联

性，得出了双层隔振机械系统隔振效果和管路传递

损失与两类系统阻抗之间的定量关系。试验研究

结果表明：

(1) 适度提高基座结构阻抗有利于隔振装置的

隔振效果，对于基座阻抗较弱的结构，如果隔振系统

的隔振效果不能满足设计的要求，适当增大试验基

座阻抗是满足隔振效果要求的有效办法之一。

(2) 通过改变管路系统弹性元件的属性以及安

装布局形式能有效增大管路系统的阻抗，可以增大

挠性管路系统的振动能量的传递损失，能有效降低

隔振系统的基座振级，增大系统的隔振效果。
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