
Vol 39 No.2
Apr. 2019

噪 声 与 振 动 控 制
NOISE AND VIBRATION CONTROL

第39卷 第2期
2019年4月

文章编号：1006-1355(2019)02-0206-04+221

随机振动下偏心隔振系统仿真分析

杨 强，董万元，邵 闯

（中国飞机强度研究所 结构冲击动力学航空科技重点实验室, 西安 710065 ）

摘 要：针对存在严重偏心的机载设备，通过载荷解耦计算各点支撑承受质量载荷，确定隔振系统固有频率，计算

系统的刚度和阻尼；将系统中隔振器简化为线性弹簧阻尼单元，建立隔振系统的有限元模型，采用基础运动法分析隔

振系统在随机振动下的加速度响应，最后根据试验结果优化隔振器的刚度和阻尼，使隔振系统在随机振动下Y向的加

速度响应误差从44.95 %降到7.47 %，固有频率误差从37.43 %降到-0.25 %，其他两个方向的仿真误差也都显著降低，

获得较精确的隔振系统动力学模型，为偏心机载设备隔振设计提供指导依据。
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Simulation Analysis of an Eccentric Isolation System under
Random Vibration

YANG Qiang , DONG Wanyuan , SHAO Chuang

( Aviation Key Laboratory of Science and Technology on Structures Impact Dynamics,

Aircraft Strength Research Institute of China, Xi’an 710065, China )

Abstract : The problem of eccentric airborne equipment is studied. Each mount load of the equipment is calculated by

load decoupling, and the natural frequency, stiffness and damping of the isolation system are calculated. The finite element

model is established for the isolation system in which the isolators are simplified as linear spring-dashpot elements. The

acceleration response of the isolation system under random vibration excitation is analyzed by using base motion method. At

last, stiffness and damping of the isolators are optimized according to test results. After the optimization, the error of the

acceleration response in the Y direction of the system decreases from 44.95 % to 7.47 %; the error of the natural frequency

decreases from 37.43 % to -0.25 %. And the errors in the other two directions decrease evidently. Therefore, an accurate

dynamic model of the system is gained. This study provides an analysis method for eccentric airborne equipment isolation

design under random vibration.

Keywords : vibration and wave; isolation system; isolator; base motion; vibration response

航空装备研制生产、训练使用、作战保障过程中

长期存在的随机振动问题是国防科技领域研究的重

点。现代飞机的超音速巡航、高机动、高隐身等要求

使得其振动环境日益严酷，统计数据表明：飞机所发

生的重大事故中，有 40 %与振动有关[1]。据美国军

方的统计，振动导致航空电子设备失效的因素约占

27 %[2]。为了保证各类机载设备在复杂振动环境下

正常工作，最经济可靠的方法是加装隔振器。

现代飞机装有大量机载设备，空间资源十分有

限，导致部分机载设备的安装中心无法与设备重心

收稿日期：2018-05-24

作者简介：杨强（1987-），男，江苏省连云港市人，硕士，中国

飞机强度研究所工程师。主要从事飞机结构振

动、冲击和隔振设计研究。

E-mail: yqiang1230@163.com

重合，这增加了设备隔振安装设计的难度。仿真分

析方法被引用到偏心设备前期隔振设计中，可明显

节约设计成本，降低产品开发周期。彭超[3]、杨文

芳[4]通过有限元法分析了机载设备的振动特性，根据

分析结果设计减振系统。姜伟伟[5]采用Bushing单

元模拟了减振系统中的减振器，分析了光电成像设

备减振系统在正弦扫频激励下的隔振参数，并用实

验验证了仿真分析结果的精度。夏张辉[6]研究发现

车下设备偏心会使设备的6个自由度振动发生耦合

现象，导致各阶刚体振型及振型频率产生较大变化，

致使车下设备固有频率偏离了原始设计最优值，减

振效果降低、车辆运行平稳性变差。李晓波[7]通过有

限元法研究了安装中心与弹性中心不重合所导致的

线振动和角振动耦合。章博[8]通过有限元分析法调

整减振器刚度，可以实现惯性测量系统的振动解耦。
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针对某安装中心与结构重心不重合的机载设

备，首先对偏心载荷解耦，计算各支撑点的载荷，依

此设计偏心设备的隔振系统；建立隔振系统有限元

模型，采用基础激励法分析隔振系统的加速度响应

并与试验结果作对比，通过优化隔振系统的刚度和

阻尼参数，获得较精确的动力学分析模型，为随机振

动环境下偏心机载设备的隔振安装设计提供分析

方法。

1 隔振原理

1.1 机载设备

某机载设备是控制发动机启停的重要设备，重

量 M=2.02 kg，外形尺寸为 190 mm × 120 mm × 90

mm。以安装面中点为原点O，长度方向为X轴，宽

度方向为Y轴，Z轴由右手定则确定，建立O-XYZ坐

标系，设备重心坐标为(10,-33,-5)，安装点坐标分别

为 1#(0, 55, 0)、2#(0,-55, 0)、3#(90, 17, 0)和 4#(90,-
17,0)，安装中心与设备重心存在严重的偏心。设备

在 O - XYZ 坐标系下绕坐标轴的转动惯量为 Ixx=

3.460×10-3 kg·m2，Ixy=-12.698×10-3 kg·m2，Ixz=-0.453×

10-3 kg · m2，Iyy=4.897×10-3 kg · m2，Iyz=0.383×10-3 kg ·

m2，Izz=6.563×10-3 kg·m2。

1.2 振动环境

机载设备振动谱是在宽带随机谱上叠加4个窄

带尖峰，如图1所示。

图 1 随机振动谱

窄带的基频为F1=178.5 Hz，其余 3个频率分别

为 F2＝2F1、F3＝3F1、F4＝4F1，每个谐振频率带宽等

于对应中心频率的±5 %，每个频率对应的峰值为

1.6 g2/Hz。

1.3 隔振原理

隔振主要作用是减小设备和振源之间的动态耦

合，减少不良振动传递到设备中。典型的隔振系统

是假设被隔振物体为刚体，基础为刚性，隔振器简化

为弹簧K和阻尼器C的无质量部件，其力学模型见

图2。

图 2 隔振系统示意图

则该系统用动力学方程表示

Mẍ + Cẋ + Kx = u sinωt （1）

隔振系统的传递系数T为[9]
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|
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其中：M为设备质量；C隔振系统的阻尼；K为隔振系

统的刚度；

fn = 1
2π

K
M

为隔振系统的固有频率；

x = c
c0

= c

2 MK
为隔振系统的阻尼比，c0为临

界阻尼。

当 f=fn时，传递系数 T 称为隔振系统的放大倍

数Q。

2 隔振系统设计

航空机载设备内部结构复杂，集成度高，零部件

众多，较难保证设备重心在几何中心，又因机上安装

空间及方式受限，常常导致安装中心与结构重心无

法重合。因此，本文以某偏心机载设备垂向为例，设

计了一套隔振系统。

2.1 偏心质量计算

偏心系统设计首先要精确计算各支撑点承受的

质量载荷。机载设备的 4个安装点已经给定，且为

垂向吊挂形式，因此，垂向的质量计算是隔振设计首

要考虑的因素，先计算每个安装点的垂向质量。因

3#和4#点距离很近，设为一个安装点，那么，系统在

垂直方向就可以看作 3点支撑，则各点在垂直方向

的质量计算公式[1]为

ì

í

î

ï
ïï
ï

ï
ïï
ï

m1 = b2c3 + b3c2
L

M

m2 = b1c3 - b3c1
L

M

m34 = b1c2 + b2c1
L

M

（3）

其中：L=b1c2+b1c3+b2c1+b2c3+b3c2-b3c1；

bi、ci (i=1,2,3)分别是 i#隔振器在X轴和 Y轴方
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向与重心的距离。

通过计算可得 3点垂直方向的质量分别为m1=

0.707 kg，m2=1.089 kg，m34=0.224 kg。

由于3点质量不同，且差别较大，需设计不同载

荷的隔振器，且要保证各点变位相同，隔振器刚度设

计应满足

ì
í
î

ï

ï

∑kibi = 0
∑kici = 0 （4）

得到

{ k1 + k2 = 8k34
12k1 + k34 = 8k2

即k1=0.65k2，k34=0.206k2。

2.2 固有频率计算

由图 1知机载设备振动谱有 4个高量值的窄带

尖峰，隔振系统的固有频率需要避开此频率。由隔

振理论可知，系统的固有频率应小于126.22 Hz。由

式（2）传递系数计算系统不同固有频率和放大倍数

Q下的隔振效率，见表1。

由此可以初步确定隔振系统设计选择工况5，即

固有频率为 90 Hz，放大倍数 Q 为 3，则阻尼比 ξ为

0.15，此时系统的隔振效率为56.59 %。

2.3 刚度计算

由工况5可以计算隔振系统固有频率总刚度为

645.95 N / mm，隔振器的刚度分别为 k1=226.08

N/mm，k2=348.24 N/mm，k34=71.63 N/mm。

2.4 阻尼计算

由式（2）中阻尼比ξ公式可以计算各隔振器的阻

尼分别为 c1=139.93 N/(m / s)，c2=15.54 N/(m / s)，c34=

44.33 N/(m/s)。

3 有限元建模及分析

随机振动响应分析采用基础运动法[10]施加激

励，采用模态叠加法计算振动响应。

3.1 有限元模型

安装架是长和宽为 250 mm×140 mm、厚度为 2

mm的薄板，中间带一条加强筋，长和宽都远大于厚

度尺寸，因此采用三维壳模型，选择S4R壳单元，单

元长度为 1，共划分 29 024个单元。安装架材料为

30 CrMnSiA，经过热处理，弹性模量为 210 GPa，抗

拉强度为1 180 MPa，σ0.2为835 MPa，泊松比为0.33，

密度为 7.75 g/cm3。机载设备在隔振系统中只是一

个辅助质量件，采用解析刚体分析，采用 R3D4 单

元，共划分 26 227个单元，刚体参考点RP设在设备

的重心上，设备的重量和惯性矩等载荷施加在参考

点RP上。

将隔振器简化为线性弹簧阻尼单元，采用

Springs/Dashpots单元模拟，单元底部通过Coupling

中Kinematic方式与设备RP参考点连接，单元顶部

采用相同方式与安装架的隔振器安装孔连接，建立

机载设备隔振系统的有限元模型，如图3所示。

图 3 有限元模型

根据隔振器性能参数计算 Springs/Dashpots单

元的刚度和阻尼矩阵。为了便于表述，将安装架 6

个连接孔编号为 1#至 6#，安装架与 34#隔振器连接

的边缘孔编号为7#。

隔振系统有限元计算的载荷谱是 1.2小节给定

的振动环境谱，采用基础运动法施加到隔振系统中。

隔振系统的边界条件为1#至6#连接孔固支。

3.2 分析方法

进行随机振动响应分析时先做模态分析，计算

固有频率和振型，获得大于最高激励频率 2 000 Hz

的固有频率。经预分析，得到第 13、14阶固有频率

分别为 1 860.8 Hz 和 2 306 Hz，因此在 Random

response分析中选取1至14阶模态，分析频率范围为

表 1 不同固有频率和放大倍数计算表

工况

1

2

3

4

5

6

输入/grms

15.24

15.24

15.24

15.24

15.24

15.24

响应/grms

10.23

7.96

6.19

8.76

6.62

5.01

固有频率/Hz

126.0

90.0

60.0

126.0

90.0

60.0

放大倍数

4.5

4.5

4.5

3.0

3.0

3.0

隔振效率/(%)

32.85

47.77

59.39

42.50

56.59

67.10

注：隔振效率=（输入的有效值-响应的有效值）/输入的有效值×100 %
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15 Hz～2 000 Hz，每阶模态设置 45个分析点，偏置

系数为 3；每个分析步输出设备参考点RP的加速度

响应结果。对于隔振系统，前 6阶模态与隔振器有

关，第7阶之后的模态与安装架结构有关，安装架为

30CrMnSiA材料，其自身的阻尼较小，因此设置第7

阶至第 14阶模态阻尼比为 0.025，对应品质因数为

20。 随 机 振 动 分 析 采 用 基 础 运 动 法 ，运 用

Acceleration base motion法将激励载荷谱施加到隔

振系统约束边界上，即1#至6#点对应的载荷方向。

3.3 随机振动响应分析与优化

经过初步随机振动分析，得到隔振系统中机载

设备的振动加速度响应，见表2中优化前类别，机载

设备加速度响应功率谱密度曲线如图4中计算曲线

所示。将初步分析结果与试验数据对比发现，X向

加速度响应误差为 26.14 % ，固有频率误差为

33.34 %；Y向加速度响应误差为 44.95 %，固有频率

误差为 37.43 %；Z向加速度响应误差为 62.72 %，固

有频率误差为-44.44 %。系统的响应、固有频率、放

大倍数和隔振效率等参数的计算结果误差都很大，

为此，依据试验结果继续优化有限元模型。

对于隔振系统，影响隔振参数的主要因素是隔

振器的刚度和阻尼。因此，以 1# 、2# 和 34#隔振器

的刚度和阻尼为优化参数，以隔振系统加速度响应

和固有频率为优化目标，优化隔振系统的Y向，然后

计算其他方向结果。优化结果如表2中优化类别所

示，加速度响应功率谱密度曲线如图 4中优化曲线

所示。

4 结果对比与分析

4.1 结果对比

将隔振系统通过夹具固定到在电磁振动台上，

按照图1给定的随机振动试验谱，采用GJB150.16A-

2009规定的试验方法，分别完成隔振系统 3轴向的

振动试验测试，测得机载设备加速度响应曲线如图4

所示，试验结果如表2所示。

4.2 分析与讨论

由表2中隔振系统仿真优化与试验结果对比可

知，优化后隔振系统各参数仿真计算的精度均有较

大程度提高。优化后 Y 向的振动响应误差从

44.95 %降到 7.47 %，固有频率的误差从 37.43 %降

到 -0.25 %；X 向的振动响应误差从 26.14 %降到

3.82 %，固有频率的误差从33.34 %降到7.79 %；Z向

的振动响应误差从 62.72 %降到 37.16 %，固有频率

的误差从-44.44 %降到15.87 %。

由图 4(a)和图 4(b)可以看出，优化后的X向和Y

向功率谱密度响应曲线与试验测试曲线在1阶固有

(a) X向 (b) Y向 (c) Z向

图 4 随机激励下机载设备加速度响应曲线

表 2 机载设备随机振动仿真与试验对比表

类别

试验

计算

优化

方向

X

Y

Z

X

Y

Z

X

Y

Z

输入/grms

19.65

19.72

19.69

19.433

19.433

19.433

19.433

19.433

19.433

响应/grms

8.948

16.380

14.980

6.609

9.017

5.584

8.606

15.156

9.414

频率/Hz

86.25

138.75

70.00

57.49

86.82

101.11

79.53

139.10

58.89

放大倍数

3.202

6.190

2.628

3.478

3.853

1.956

2.883

5.236

2.907

隔振效率/(%)

54.46

16.94

23.92

65.99

53.60

71.27

55.71

22.01

51.56

仿真误差/(%)

响应

26.14

44.95

62.72

3.82

7.47

37.16

频率

33.34

37.43

-44.44

7.79

-0.25

15.87

放大倍数

-8.62

37.75

25.57

9.95

15.41

-10.61

隔振效率

-21.17

-216.41

-197.93

-2.30

-29.95

-115.53
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