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振动传递路径系统的路径插入损失分析

赵　薇，周　娜，张义民
（东北大学 机械工程与自动化学院，辽宁 沈阳　１１０８１９）

摘　　　要：为了从振动传递方面着手分析机械系统的振动特性，建立了由激励源、传递路径、接受体三个子
系统构成的振动传递路径系统模型．其中振动路径的传递特性直接决定着系统的输出响应特性，因此各路径
对系统接受体振动响应的贡献量分析是系统减振降噪的重要环节．应用路径分离方法，提出了路径插入损失
的概念，并推导了方便有效的计算公式，解决了频域内振动传递路径系统路径贡献量的度量问题．通过数值算
例得出了理想的计算结果，进一步表明路径插入损失作为路径贡献量的一种评价指标，可以切实有效地分析

机械振动系统各传递路径的重要程度．
关　键　词：机械系统；振动特性；传递路径；路径贡献量；插入损失
中图分类号：Ｏ４８４　　　文献标志码：Ａ　　　文章编号：１００５－３０２６（２０１５）０２－０２５０－０５

ＰａｔｈＩｎｓｅｒｔｉｏｎＬｏｓｓＡｎａｌｙｓｉｓｏｆＶｉｂｒａｔｉｏｎＴｒａｎｓｆｅｒＰａｔｈＳｙｓｔｅｍｓ
ＺＨＡＯＷｅｉ，ＺＨＯＵＮａ，ＺＨＡＮＧＹｉｍｉｎ
（ＳｃｈｏｏｌｏｆＭｅｃｈａｎｉｃａｌＥｎｇｉｎｅｅｒｉｎｇ＆ Ａｕｔｏｍａｔｉｏｎ，ＮｏｒｔｈｅａｓｔｅｒｎＵｎｉｖｅｒｓｉｔｙ，Ｓｈｅｎｙａｎｇ１１０８１９，Ｃｈｉｎａ．
Ｃｏｒｒｅｓｐｏｎｄｉｎｇａｕｔｈｏｒ：ＺＨＡＯＷｅｉ，Ｅｍａｉｌ：ｗｅｉｚｈａｏ＠ｍａｉｌ．ｎｅｕ．ｅｄｕ．ｃｎ）

Ａｂｓｔｒａｃｔ：Ｉｎｏｒｄｅｒｔｏａｎａｌｙｚｅｔｈｅｖｉｂｒａｔｉｏｎｃｈａｒａｃｔｅｒｉｓｔｉｃｓｏｆｍｅｃｈａｎｉｃａｌｓｙｓｔｅｍｓｆｒｏｍｖｉｂｒａｔｉｏｎ
ｔｒａｎｓｉｔｉｖｉｔｙ，ａｍｏｄｅｌｏｆｖｉｂｒａｔｉｏｎｔｒａｎｓｆｅｒｐａｔｈｓｙｓｔｅｍｃｏｍｐｏｓｅｄｏｆｅｘｃｉｔａｔｉｏｎｓｏｕｒｃｅｓ，ｔｒａｎｓｆｅｒ
ｐａｔｈｓａｎｄｒｅｃｉｐｉｅｎｔｓｗａｓｅｓｔａｂｌｉｓｈｅｄ．Ａｍｏｎｇｔｈｅｓｕｂｓｙｓｔｅｍｓ，ｔｒａｎｓｉｔｉｖｉｔｙｏｆｔｒａｎｓｆｅｒｐａｔｈｓ
ｄｅｔｅｒｍｉｎｅｄｔｈｅｒｅｓｐｏｎｓｅｃｈａｒａｃｔｅｒｉｓｔｉｃｓｏｆｒｅｃｉｐｉｅｎｔｓａｎｄｂｅｃａｍｅａｎｉｍｐｏｒｔａｎｔｐａｒｔｉｎｖｉｂｒａｔｉｏｎａｎｄ
ｎｏｉｓｅｒｅｄｕｃｔｉｏｎｓｙｓｔｅｍ．Ａｃｏｎｃｅｐｔｏｆｐａｔｈｉｎｓｅｒｔｉｏｎｌｏｓｓｗａｓｐｒｏｐｏｓｅｄａｎｄｔｈｅｃｏｎｖｅｎｉｅｎｔａｎｄ
ｅｆｆｅｃｔｉｖｅｆｏｒｍｕｌａｗａｓｄｅｒｉｖｅｄｕｓｉｎｇｔｈｅｐａｔｈｓｅｐａｒａｔｉｏｎｍｅｔｈｏｄ．Ｓｏｔｈｅｐａｔｈｃｏｎｔｒｉｂｕｔｉｏｎｓｃａｎｂｅ
ｅｖａｌｕａｔｅｄｂａｓｅｄｏｎｔｈｅｃｏｒｒｅｓｐｏｎｄｉｎｇｒｅｓｕｌｔｓｉｎｆｒｅｑｕｅｎｃｙｄｏｍａｉｎ．Ｉｎａｎｕｍｅｒｉｃａｌｅｘａｍｐｌｅ，ｔｈｅ
ｒｅｓｕｌｔｓｗｅｒｅｓａｔｉｓｆｙｉｎｇ，ｗｈｉｃｈｆｕｒｔｈｅｒｉｎｄｉｃａｔｅｄｔｈｅｅｆｆｅｃｔｉｖｅｎｅｓｓｏｆｐａｔｈｉｎｓｅｒｔｉｏｎｌｏｓｓａｓａｎ
ｅｖａｌｕａｔｉｏｎｏｆｐａｔｈｃｏｎｔｒｉｂｕｔｉｏｎ．
Ｋｅｙｗｏｒｄｓ： ｍｅｃｈａｎｉｃａｌｓｙｓｔｅｍ；ｖｉｂｒａｔｉｏｎｃｈａｒａｃｔｅｒｉｓｔｉｃｓ；ｔｒａｎｓｆｅｒｐａｔｈ；ｐａｔｈｃｏｎｔｒｉｂｕｔｉｏｎ；
ｉｎｓｅｒｔｉｏｎｌｏｓｓ

　　振动噪声性能一直是人们评价机器设备优劣
的一个主要方面．振动的控制问题总体来说应该
从三方面入手：一是振源的识别；二是传递路径分

析；三是对接受体进行隔离．隔振和结构动力修改
是在振动系统传递路径分析的基础上，对振动采

取有效控制的方法［１－３］．
工程实际中的机械振动系统一般都会受到多

种振动源的激励，每种激励都会通过多重或多维

振动传递路径，不同程度地传递到接受体而产生

振动响应，使得清晰正确地阐明振源、传递路径和

接受结构之间的交互作用，并且定量地分析出各

传递路径对系统响应的贡献程度显得并不十分容

易．目前的研究思路主要集中在实验方法和能量
传递方法上［４－７］．本文应用路径分离方法，提出一
种分析振动传递路径系统路径贡献度的评价指

标，即路径插入损失，据此定量分析频域内振动传

递路径系统的路径传递重要性的排序问题．这种方
法适应较宽频率范围，并且可方便高效地找出关键

路径，以真正解决低振动低噪声设计问题，为系统

动力修改及结构参数优化设计提供理论依据．



　　

１　插入损失

插入损失（ｉｎｓｅｒｔｉｏｎｌｏｓｓ，ＩＬ）在电子系统中定
义为当某一元件连入系统时传到负载的功率与原

系统传到负载的功率比（单位是ｄＢ）：
ＩＬ＝２０ｌｇ（ｖ１／ｖ２）． （１）

式中：ｖ１为电子元件连入系统前的功率；ｖ２为电
子元件连入系统后的功率．

插入损失用于隔振系统分析时可定义为一传

递路径连接前后接受体响应的有效值之比．插入
损失大说明该路径在振动传递系统中是主要的．
根据所选取的接受体响应的不同，相应的有位移

插入损失、速度插入损失和加速度插入损失．根据
定义，速度插入损失的计算公式为

ＩＬｖ（ω）＝２０ｌｇ
ｘ·ｉ
ｘ·
，（ｉ＝１，２，…，ｎ）． （２）

式中：ｘ·ｉ为分离第 ｉ条路径后系统接受体的速度
响应；ｘ·为原系统接受体的速度响应．

２　振动传递路径系统模型

工程当中有很多机械振动系统具有多重振动

传递路径，如汽车动力总成系统，发动机工作时产

生的激励通过三悬置系统传递到车身，使车身发

生振动．由此本文建立了如图１所示的振动传递
路径系统模型．这一模型具有三条相互平行的传
递路径，路径中体现了刚度和阻尼两种物理参数．
这里只考虑单激励情形，振源受垂直激励力

Ｆ０ｓｉｎωｔ的作用，使得振源和接受体具有直线运动
自由度［８－９］．

这是一个两自由度的振动系统，可以用振源

位移ｘｓ（ｔ）和接受体位移ｘｒ（ｔ）两个坐标来加以描
述，系统的振动微分方程为

Ｍｘ··＋Ｃｘ·＋Ｋｘ＝Ｆ（ｔ）， （３）

Ｍ＝
ｍｓ ０

０ ｍ[ ]
ｒ

，

Ｃ＝
ｃｓ＋ｃｐ１＋ｃｐ２＋ｃｐ３ －ｃｐ１－ｃｐ２－ｃｐ３
－ｃｐ１－ｃｐ２－ｃｐ３ ｃｒ＋ｃｐ１＋ｃｐ２＋ｃｐ[ ]

３

，

Ｋ＝
ｋｓ＋ｋｐ１＋ｋｐ２＋ｋｐ３ －ｋｐ１－ｋｐ２－ｋｐ３
－ｋｐ１－ｋｐ２－ｋｐ３ ｋｒ＋ｋｐ１＋ｋｐ２＋ｋｐ[ ]

３

，

ｘ＝
ｘｓ（ｔ）

ｘｒ（ｔ[ ]），Ｆ（ｔ）＝
Ｆ０ｓｉｎωｔ[ ]０

． （４）

图１　振动传递路径系统模型
Ｆｉｇ１　Ｓｙｓｔｅｍｍｏｄｅｌｏｆｖｉｂｒａｔｉｏｎｔｒａｎｓｆｅｒｐａｔｈ

为了分析系统的复频率响应，可以用复向量

Ｆ０ｅ
ｉωｔ来表示激励，相应的振源和接受体的稳态响

应分别为

ｘｓ（ｔ）＝Ｘｓｅ
ｉ（ωｔ－φｓ）；

ｘｒ（ｔ）＝Ｘｒｅ
ｉ（ωｔ－φｒ） }． （５）

速度响应分别为

ｘ·ｓ（ｔ）＝ｉωＸｓｅ
ｉ（ωｔ－φｓ）；

ｘ·ｒ（ｔ）＝ｉωＸｒｅ
ｉ（ωｔ－φｒ） }． （６）

这里Ｘｓ和Ｘｒ是由激励频率ω和系统参数决
定的实数；φｓ，φｒ分别为振源和接受体响应的相
位角．

方程的特征行列式为

ｄｅｔ［Ｚ（ω）］＝ｄｅｔ（－ω２Ｍ＋ｉωＣ＋Ｋ）． （７）
将式（４）～（６）代入式（７）后，可求得

Ｒｅ｛ｄｅｔ［Ｚ（ω）］｝＝ω４ｍｓｍｒ－ω
２［ｍｓ（ｋｒ＋ｋｐ１＋ｋｐ２＋ｋｐ３）＋（ｃｓ＋ｃｐ１＋ｃｐ２＋ｃｐ３）×

（ｃｒ＋ｃｐ１＋ｃｐ２＋ｃｐ３）＋ｍｒ（ｋｓ＋ｋｐ１＋ｋｐ２＋ｋｐ３）－（ｃｐ１＋ｃｐ２＋ｃｐ３）
２］＋

（ｋｓ＋ｋｐ１＋ｋｐ２＋ｋｐ３）（ｋｒ＋ｋｐ１＋ｋｐ２＋ｋｐ３）－（ｋｐ１＋ｋｐ２＋ｋｐ３）
２，

Ｉｍ｛ｄｅｔ［Ｚ（ω）］｝＝－ω３［ｍｓ（ｃｒ＋ｃｐ１＋ｃｐ２＋ｃｐ３）＋ｍｒ（ｃｓ＋ｃｐ１＋ｃｐ２＋ｃｐ３）］＋

ω［（ｃｓ＋ｃｐ１＋ｃｐ２＋ｃｐ３）（ｋｒ＋ｋｐ１＋ｋｐ２＋ｋｐ３）＋（ｃｒ＋ｃｐ１＋ｃｐ２＋ｃｐ３）×

（ｋｓ＋ｋｐ１＋ｋｐ２＋ｋｐ３）－２（ｃｐ１＋ｃｐ２＋ｃｐ３）（ｋｐ１＋ｋｐ２＋ｋｐ３）］















．

（８）

进而得到
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Ｘｓ（ω）ｅ
－ｉφｓ＝

［－ω２ｍｒ＋ｉω（ｃｒ＋ｃｐ１＋ｃｐ２＋ｃｐ３）＋（ｋｒ＋ｋｐ１＋ｋｐ２＋ｋｐ３）］Ｆ０
ｄｅｔ［Ｚ（ω）］

，

Ｘｒ（ω）ｅ
－ｉφｒ＝

［ｉω（ｃｐ１＋ｃｐ２＋ｃｐ３）＋（ｋｐ１＋ｋｐ２＋ｋｐ３）］Ｆ０
ｄｅｔ［Ｚ（ω）］

}．
（９）

因而稳态响应的幅值为

Ｘｓ＝｜Ｘｓ（ω）ｅ
－ｉφｓ｜＝Ｆ０

［－ω２ｍｒ＋（ｋｒ＋ｋｐ１＋ｋｐ２＋ｋｐ３）］
２＋［ω（ｃｒ＋ｃｐ１＋ｃｐ２＋ｃｐ３）］

２

（Ｒｅ｛ｄｅｔ［Ｚ（ω）］｝）２＋（Ｉｍ｛ｄｅｔ［Ｚ（ω）］｝）槡 ２ ，

Ｘｒ＝｜Ｘｒ（ω）ｅ
－ｉφｒ｜＝Ｆ０

（ｋｐ１＋ｋｐ２＋ｋｐ３）
２＋［ω（ｃｐ１＋ｃｐ２＋ｃｐ３）］

２

（Ｒｅ｛ｄｅｔ［Ｚ（ω）］｝）２＋（Ｉｍ｛ｄｅｔ［Ｚ（ω）］｝）槡 ２









．

（１０）

　　对图１的振动系统采用分离法进行分析，首
先断开路径１，保留路径２和路径３，此时系统振
动微分方程的各矩阵分别为

Ｃ１＝
ｃｓ＋ｃｐ２＋ｃｐ３ －ｃｐ２－ｃｐ３
－ｃｐ２－ｃｐ３ ｃｒ＋ｃｐ２＋ｃｐ[ ]

３

，

Ｋ１＝
ｋｓ＋ｋｐ２＋ｋｐ３ －ｋｐ２－ｋｐ３
－ｋｐ２－ｋｐ３ ｋｒ＋ｋｐ２＋ｋｐ[ ]

３

，

Ｍ１＝
ｍｓ ０

０ ｍ[ ]
ｒ

，ｘ１＝
ｘｓ１
ｘｒ[ ]
１

，Ｆ１（ｔ）＝
Ｆ０ｅ

ｉωｔ

[ ]０
．

（１１）

稳态响应分别为

ｘｓ１（ｔ）＝Ｘｓ１ｅ
ｉ（ωｔ－φｓ１），ｘｒ１（ｔ）＝Ｘｒ１ｅ

ｉ（ωｔ－φｒ１）．（１２）
相应的速度响应为

ｘ·ｓ１（ｔ）＝ｉωＸｓ１ｅ
ｉ（ωｔ－φｓ１），ｘ·ｒ１（ｔ）＝ｉωＸｒ１ｅ

ｉ（ωｔ－φｒ１）．

（１３）
式中：Ｘｓ１，Ｘｒ１同样为实数幅值；φｓ１，φｒ１为激励源和
系统接受体响应的初始相位角．

系统的特征行列式为

ｄｅｔ［Ｚ１（ω）］＝ｄｅｔ（－ω
２Ｍ１＋ｉωＣ１＋Ｋ１）．（１４）

将式（１１）～（１３）代入式（１４）后求得

Ｒｅ｛ｄｅｔ［Ｚ１（ω）］｝＝ω
４ｍｓｍｒ－ω

２［ｍｓ（ｋｒ＋ｋｐ２＋ｋｐ３）＋（ｃｓ＋ｃｐ２＋ｃｐ３）（ｃｒ＋ｃｐ２＋ｃｐ３）＋

ｍｒ（ｋｓ＋ｋｐ２＋ｋｐ３）－（ｃｐ２＋ｃｐ３）
２］＋（ｋｓ＋ｋｐ２＋ｋｐ３）（ｋｒ＋ｋｐ２＋ｋｐ３）－（ｋｐ２＋ｋｐ３）

２，

Ｉｍ｛ｄｅｔ［Ｚ１（ω）］｝＝－ω
３［ｍｓ（ｃｒ＋ｃｐ２＋ｃｐ３）＋ｍｒ（ｃｓ＋ｃｐ２＋ｃｐ３）］＋ω［（ｃｓ＋ｃｐ２＋ｃｐ３）×

（ｋｒ＋ｋｐ２＋ｋｐ３）＋（ｃｒ＋ｃｐ２＋ｃｐ３）（ｋｓ＋ｋｐ２＋ｋｐ３）－２（ｃｐ２＋ｃｐ３）（ｋｐ２＋ｋｐ３）］










．

（１５）

并从而得到

Ｘｓ１（ω）ｅ
－ｉφｓ１＝

［－ω２ｍｒ＋ｉω（ｃｒ＋ｃｐ２＋ｃｐ３）＋（ｋｒ＋ｋｐ２＋ｋｐ３）］Ｆ０
ｄｅｔ［Ｚ１（ω）］

，

Ｘｒ１（ω）ｅ
－ｉφｒ１＝

［ｉω（ｃｐ２＋ｃｐ３）＋（ｋｐ２＋ｋｐ３）］Ｆ０
ｄｅｔ［Ｚ１（ω）］

}．
（１６）

稳态响应的幅值为

Ｘｓ１＝｜Ｘｓ１（ω）ｅ
－ｉφｓ１｜＝Ｆ０

［－ω２ｍｒ＋（ｋｒ＋ｋｐ２＋ｋｐ３）］
２＋［ω（ｃｒ＋ｃｐ２＋ｃｐ３）］

２

（Ｒｅ｛ｄｅｔ［Ｚ１（ω）］｝）
２＋（Ｉｍ｛ｄｅｔ［Ｚ１（ω）］｝）槡 ２ ，

Ｘｒ１＝｜Ｘｒ１（ω）ｅ
－ｉφｒ１｜＝Ｆ０

（ｋｐ２＋ｋｐ３）
２＋［ω（ｃｐ２＋ｃｐ３）］

２

（Ｒｅ｛ｄｅｔ［Ｚ１（ω）］｝）
２＋（Ｉｍ｛ｄｅｔ［Ｚ１（ω）］｝）槡 ２









．

（１７）

　　根据速度插入损失的计算公式（２）得分离路 径１时速度响应的插入损失为

ＩＬν１＝２０ｌｇ
ｘ·ｒ１（ｔ）
ｘ·ｒ（ｔ）

＝２０ｌｇ
Ｘｒ１ｅ

－ｉφｒ１

Ｘｒｅ
－ｉφｒ

＝

１０ｌｇ
（ｋｐ２＋ｋｐ３）

２＋［ω（ｃｐ２＋ｃｐ３）］
２

（ｋｐ１＋ｋｐ２＋ｋｐ３）
２＋［ω（ｃｐ１＋ｃｐ２＋ｃｐ３）］

２·
（Ｒｅ｛ｄｅｔ［Ｚ（ω）］｝）２＋（Ｉｍ｛ｄｅｔ［Ｚ（ω）］｝）２

（Ｒｅ｛ｄｅｔ［Ｚ１（ω）］｝）
２＋（Ｉｍ｛ｄｅｔ［Ｚ１（ω）］｝）{ }２ ．

（１８）
　　同理，当分别断开路径２，路径３时，相应的 系统速度响应的插入损失分别为

ＩＬν２＝２０ｌｇ
ｘ·ｒ２（ｔ）
ｘ·ｒ（ｔ）

＝２０ｌｇ
Ｘｒ２ｅ

－ｉφｒ２

Ｘｒｅ
－ｉφｒ

＝

１０ｌｇ
（ｋｐ１＋ｋｐ３）

２＋［ω（ｃｐ１＋ｃｐ３）］
２

（ｋｐ１＋ｋｐ２＋ｋｐ３）
２＋［ω（ｃｐ１＋ｃｐ２＋ｃｐ３）］

２·
（Ｒｅ｛ｄｅｔ［Ｚ（ω）］｝）２＋（Ｉｍ｛ｄｅｔ［Ｚ（ω）］｝）２

（Ｒｅ｛ｄｅｔ［Ｚ２（ω）］｝）
２＋（Ｉｍ｛ｄｅｔ［Ｚ２（ω）］｝）{ }２ ． （１９）
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ＩＬｖ３＝２０ｌｇ
ｘ·ｒ３（ｔ）
ｘ·ｒ（ｔ）

＝２０ｌｇ
Ｘｒ３ｅ

－ｉφｒ３

Ｘｒｅ
－ｉφｒ

＝

１０ｌｇ
（ｋｐ１＋ｋｐ２）

２＋［ω（ｃｐ１＋ｃｐ２）］
２

（ｋｐ１＋ｋｐ２＋ｋｐ３）
２＋［ω（ｃｐ１＋ｃｐ２＋ｃｐ３）］

２·
（Ｒｅ｛ｄｅｔ［Ｚ（ω）］｝）２＋（Ｉｍ｛ｄｅｔ［Ｚ（ω）］｝）２

（Ｒｅ｛ｄｅｔ［Ｚ３（ω）］｝）
２＋（Ｉｍ｛ｄｅｔ［Ｚ３（ω）］｝）{ }２ ．（２０）

式中ｄｅｔ［Ｚ２（ω）］，ｄｅｔ［Ｚ３（ω）］分别为断开路径
２、路径３时系统的特征行列式．

３　数值算例

某振动传递路径系统如图１所示，振源系统
的质量 ｍｓ＝０７７２４ｋｇ，振源系统的阻尼 ｃｓ＝
０５Ｎ·ｓ／ｍ，振源系统的刚度 ｋｓ＝１００Ｎ／ｍ；接受
系统的质量ｍｒ＝１０５５６ｋｇ，接受系统的阻尼ｃｒ＝
１０Ｎ·ｓ／ｍ，接受系统的刚度 ｋｒ＝１８０Ｎ／ｍ；三个
路径的阻尼系数和刚度系数分别为 ｃｐ１ ＝
１０Ｎ·ｓ／ｍ，ｃｐ２＝１５Ｎ·ｓ／ｍ，ｃｐ３＝０５Ｎ·ｓ／ｍ，
ｋｐ１＝９００Ｎ／ｍ，ｋｐ２＝４５０Ｎ／ｍ，ｋｐ３＝６００Ｎ／ｍ，假设
激励幅值为确定变量Ｆ０＝１０Ｎ．此系统的固有频
率为ω１＝１２３７２５ｒａｄ／ｓ，ω２＝６７２２２０ｒａｄ／ｓ．

运用路径分离的方法，分离路径１、路径２、路
径３后各系统的固有频率分别为
ω１１＝１２３６９２ｒａｄ／ｓ，ω１２＝５００１０８ｒａｄ／ｓ，
ω２１＝１２３７１４ｒａｄ／ｓ，ω２２＝５９２４４６ｒａｄ／ｓ，
ω３１＝１２３７０８ｒａｄ／ｓ，ω３２＝５６３３５１ｒａｄ／ｓ．
由式（１８）～（２０）计算得到此系统各路径速

度插入损失ＩＬｖｊ（ｊ＝１，２，３）关于激励频率ω的特
性曲线，如图２所示．由图可知，在最高阶固有频
率范围内，每条路径的插入损失都有两个极值，其

中第一个极值出现在各分离系统第二阶固有频率

处，第二个极值出现在路径分离前系统的第二阶

固有频率处；这时路径２的插入损失量大于路径
３的插入损失量，路径３的插入损失量大于路径１
的插入损失量．

图２　路径插入损失关于激励频率的特性曲线
Ｆｉｇ２　Ｐａｔｈｉｎｓｅｒｔｉｏｎｌｏｓｓｖｓ．ｅｘｃｉｔａｔｉｏｎｆｒｅｑｕｅｎｃｙ

为了定量评价各路径的重要性，在一定频率

范围内的插入损失均值可以作为一个有效的评价

指标，计算公式如下：

　ＩＬｖｊ，Ａｖｅ ＝
１

Ｎｅ－Ｎｂ＋１∑
Ｎｅ

ω＝Ｎｂ

２０ｌｇｘ
·

ｒｊ（ω）
ｘ·ｒ（ω）

，

（ｊ＝１，２，３）． （２１）
式中：Ｎｂ，Ｎｅ分别是均值的开始和结束频率计数
点．一般来说，为了避免零频率处数值的发散性，
计算均值时，开始频率计数点可以取值为１，结束
频率计数点可以根据结束频率取最高阶固有频率

的约１５倍来确定，这里取第１００００个计数点．
由式（２１）计算得 ＩＬｖ１，Ａｖｅ＝６７２７６，ＩＬｖ２，Ａｖｅ＝

３６７９６，ＩＬｖ３，Ａｖｅ＝４６７４２；即
ＩＬｖ１，Ａｖｅ＞ＩＬｖ３，Ａｖｅ＞ＩＬｖ２，Ａｖｅ．

因而应用速度插入损失均值作为指标可以定

量得到如下评价：路径１对系统接受体振动传递
的贡献量较大，路径３的贡献量次之，路径２的贡
献量较小，路径１是系统最重要的传递路径．

４　结　　语

本文提出了路径插入损失的概念，并给出了

具体的计算方法．运用这种评价指标，通过对振动
传递路径系统的应用可知，该方法对于解决实际

问题切实可行，能够获得理想的数值模拟结果，据

此可以为解决振动传递路径系统的路径传递度量

问题提供有效方便的新途径．依据系统中各振动
传递路径对接受子系统振动响应的重要性排序结

果，设计人员能够快速准确地找出关键传递路径，进

而修改结构参数以满足系统对振动和噪声的要求．
致谢　感谢美国俄亥俄州立大学的Ｒ．Ｓｉｎｇｈ教授在张

义民教授做访问学者期间提供的振动路径模型（图１）．
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