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摘要:某新能源重型卡车在怠速工况下存在严重驾驶室低频抖动现象.文中通过试验分析,

发现动力总成刚体模态与发动机一阶激励耦合是导致驾驶室低频抖动的主要原因;借助 ADAMS
软件对动力总成刚体模态进行解耦移频,并进行实物验证,结果表明该方法对解决刚体模态耦合

导致的低频抖动问题效果显著.
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　　随着汽车工业的发展,人们对汽车舒适性的需

求越来越高,舒适性成为评估汽车制造水平、决定其

市场竞争力的重要因素.振动、噪声作为舒适性重

要评价指标处于举足轻重的地位,如何有效降低振

动、噪声成为全球车企面临的重要挑战.重型牵引

车作为远程运输工具,其载重性能与可靠性能往往

是驾驶员最关注的性能.但由于其特有的运输距离

长、运输时间久等特性,恶劣的振动、噪声环境往往

易导致驾驶员疲劳,带来安全隐患.因此,对重型牵

引车的振动、噪声等舒适性指标的关注度越来越高.
国内某新能源重卡牵引车在开发阶段怠速工况

存在强烈的驾驶室低频抖动现象.其发动机为国内

某公司开发的１３L某清洁能源六缸发动机,怠速转

速６５０r/min.驾驶室振动主要表现为频率较低、
振幅较大的左右方向与上下方向振动,驾驶员座椅

位置感受明显,主要影响怠速工况下用户操作感受.
该问题极大拉低了品牌档次感,降低了用户心理预

期与品牌的认可度,急需进行整改.

１　试验诊断

１．１　整车振动分析

通过试验对该车怠速工况进行相关排查,测试

设备为西门子公司 LMS 数据采集前端,软件为

LMSTest．Lab１４A,采用 PCB３５A１６/PCB３５A２６
型三向加速度传感器.传感器布置见表１,测试结

果见图１.
由图１可知:在怠速关空调工况下,驾驶室座椅

X、Z 向存在较大低频１１Hz振动能量,是导致主观

感觉座椅抖动较大的直接原因.该频率与发动机一

阶激励频率１０．８Hz接近,发动机一阶激励与动力

总成刚体模态共振导致振动放大.为此,对动力总

成悬置端振动进行统计分析.

表１　传感器布置位置

位置编号 布置位置

１ 方向盘１２点方向X、Y、Z 向

２ 座椅导轨X、Y、Z 向

３ 动力总成左前悬置主动端X、Y、Z 向

４ 动力总成左前悬置被动端X、Y、Z 向

５ 动力总成左中悬置主动端X、Y、Z 向

６ 动力总成左中悬置被动端X、Y、Z 向

７ 动力总成左后悬置主动端X、Y、Z 向

８ 动力总成左后悬置被动端X、Y、Z 向

９ 动力总成右前悬置主动端X、Y、Z 向

１０ 动力总成右前悬置被动端X、Y、Z 向

１１ 动力总成右中悬置主动端X、Y、Z 向

１２ 动力总成右中悬置被动端X、Y、Z 向

１３ 动力总成右后悬置主动端X、Y、Z 向

１４ 动力总成右后悬置被动端X、Y、Z 向
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图１　驾驶员座椅振动频谱
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１．２　悬置系统振动分析

对动力总成悬置主动端(由于主动端未经过悬

置橡胶部分隔振,近似认为该处振动为发动机本体

振动)和被动端振动进行分析,结果分别见图２和

图３.
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图２　动力总成左侧后悬置振动频谱(主动端)
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图３　动力总成左侧后悬置振动频谱(被动端)

由图２可知:动力总成左侧后悬置主动端存在

较大１１Hz一阶激励,振幅甚至大于３２Hz点火三

阶主激励频率;其他悬置存在同样的现象.说明该

新能源动力总成本身存在明显的一阶不平衡振动

现象.
由图３可知:动力总成左侧后悬置被动端１１

Hz频率振动明显,振幅甚至大于３２Hz点火三阶

主激励频率;其他悬置存在同样的现象.说明经过

悬置隔振后,１１Hz振动依然明显,悬置是驾驶室低

频振动的重要传递路径.对此,借用仿真手段对动

力总成刚体模态频率与解耦进行确认.

２　仿真分析与优化

２．１　解耦理论

振动耦合是指在单向激振力或力矩作用下产生

两个或多个方向的振动响应.振动耦合会增加耦合

自由度上的共振风险,同时加大混合模态固有频率

的分布范围,增加悬置隔振风险.悬置系统六自由

度耦合导致悬置广义坐标任意单方向激励都会引起

系统多模态振动,加大振动风险.
振动解耦是指单向激振力或力矩作用下只产生

单方向的振动响应,振动模态相互独立,关联性较

低.数学上表示为各微分方程间无相关性,不存在

变量上的联系,刚度矩阵与质量矩阵为相互对角矩

阵.常见解耦法有主惯性轴坐标系解耦法、曲轴或

扭振解耦法、撞击中心理论解耦法及能量解耦法.
其中能量解耦法计算简单,工程适用范围最广.在

整车模型中将动力总成视为具有六自由度的刚体,
通过悬置支撑在车架或车身上,考虑车架或车身刚

度及质量,悬置可视为具有三向刚度的弹性阻尼组

件,系统各阶振动能量集中分布在六自由度方向上.
依次求出各阶振动下各方向能量所占百分比,用矩

阵形式表示.刚体多自由度耦合振动数学公式为:

T＝ x{ }T[M]x{ } (１)

式中:x{ }＝ xyzθ

xθ



yθ

z{ }T,为系统广义速度向量;

[M]为系统质量矩阵.
系统做第i阶主振动的最大动能为:

T(i)
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１
２ω２
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　　 １
２ω２

i∑
６

l＝１
∑

６
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式中:ωi为系统模态频率,i＝１~６;{φi}为模态振型

向量,i＝１~６.
系统做第i阶主振动时,第K 个广义坐标分配

的振动能量为:

T(i)
k ＝

１
２ω２

i∑
６

k＝１

(φi)l(φi)kmkl (３)

第K 个广义坐标分配的动能占系统动能的百

分比为:

Tp ＝
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k
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×１００％

(４)

Tp＝１００％时,表示主振型对应的振动与其他

阶次振动无耦合性,关联性较低.

２．２　ADAMS解耦与优化

用 ADAMS软件中的 View模块建立动力总成

悬置系统多体动力学模型(见图４),运用 Vibration
模块能量解耦算法对动力总成固有特性进行分析,
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分别求出各阶刚体模态频率及对应能量分布.动力

总成及悬置系统的相关参数分别见表２、表３,解耦

结果见表４.

Z

X      Y

图４　ADAMS动力总成解耦分析模型

表２　动力总成的相关参数

项目 参数值

动力总成质量/kg １４７５

质心位置(整车坐标)/mm

X 　１９２

Y １５

Z －１１０

转动惯量/[×１０６(kgmm２)]

IXX 　　 ８５．７
IYY 　　 ５２３．４
IZZ ４９４．２
IXY －１．１
IXZ ８．９
IYZ －４５．９

表３　悬置系统的相关参数

悬置
整车坐标/mm

X 向 Y 向 Z 向

悬置动刚度(原状态)

X 向 Y 向 Z 向

悬置动刚度(优化状态)

X 向 Y 向 Z 向

左前 －４７５ －３６８ －１６０ １８００ ４５０ １５００ １８００ ４５０ １５００

左中 ５５０ －３６５ －１３３ ２５２０ ３４０ １６００ １６３８ ２２１ １０４０

左后 １３２５ －３３０ －１３８ ９１ ９１ ５００ ９１ ９１ ５００

右前 －４７５ ３６８ －１６０ １８００ ４５０ １５００ １８００ ４５０ １５００

左中 ５５０ ３６５ －１３３ ２５２０ ３４０ １６００ １６３８ ２２１ １０４０

左后 １３２５ ３３０ －１３８ ９１ ９１ ５００ ９１ ９１ ５００

　　注:优化状态为中间位置两悬置动刚度整体降低３５％.

表４　动力总成悬置解耦分析结果

模态

振型

频率/Hz

原状态 优化状态

解耦率/％

原状态 优化状态

Y 向移动 ５．４６ ５．０５ ９９．５０ ９８．４０

RZ横摆 ９．７９ ９．２０ ９３．５１ ９４．２０

Z 向跳动 １１．００ １０．２４ ９０．５８ ９７．４０

X 向平动 １１．９６ １０．９７ ５１．８１ ８９．４９

RY俯仰 １２．７１ １２．１６ ４９．１０ ８７．８７

RX 侧倾 １６．７４ １５．４６ ９９．９１ ９９．８５

　　由表４可知:１)原状态悬置系统在１１~１２Hz
频段存在Z 向跳动、X 向平动两个模态,均与发动

机１１Hz一阶激励频率相近,存在共振风险;X 向

平动及RY俯仰模态解耦率在５０％左右,解耦率较

低,存在较大的模态耦合共振风险.２)优化状态悬

置系统的Z 向跳动、X 向平动两模态频率整体向下

平移１Hz左右,Z 向跳动频率与１１Hz共振频率间

隔由零扩大到０．８Hz,弱化了共振的影响;X 向平

动、RY俯仰等模态解耦率由原来的５０％左右提高到

８５％以上,降低了X 向平动、RY俯仰两模态耦合共

振风险.

３　方案实施验证

对优化状态样件进行装车评价,结果显示:优化

后,座椅低频抖动现象明显降低,主观评价可接受;
怠速工况下座椅、方向盘等的振动水平较原状态显

著提高.
进行数据分析,并按式(５)计算能量均方根值

RSS,结果见表５、表６.

RSS＝ X２＋Y２＋Z２ (５)
式中:X、Y、Z 分别表示各方向上能量大小.

表５　优化前后座椅振动对比

状态
１１Hz座椅振动/(ms－２)

X 向 Z 向

５~２００Hz座椅振

动RSS/(ms－２)

悬置原状态 ０．０４７ ０．０４４ ０．１１６

悬置优化后 ０．０３６ ０．０２３ ０．０９３

优化率/％ ２３．４ ４７．７ ２０
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　　由表５可知:优化后座椅X、Z 向振动分别由原

来的０．０４７、０．０４４m/s２降低到０．０３６、０．０２３m/s２,座椅

X、Z 向１１Hz单频振动分别改善２３．４％、４７．７％,

１１Hz频率优化明显;５~２００Hz座椅振动RSS 值

达０．０９３m/s２,比原状态０．１１６m/s２降低２０％.整

车怠速振动优化效果显著.座椅振动频谱见图５.

表６　优化前后中间悬置振动对比

状态

１１Hz左侧中间悬置被

动端振动/(ms－２)

X 向 Y 向 Z 向

１１Hz右侧中间悬置被

动端振动/(ms－２)

X 向 Y 向 Z 向

５~２００Hz悬置被动端

振动RSS/(ms－２)

左侧中间悬置 右侧中间悬置

悬置原状态 ０．０１４ ０．０６４ ０．０７３ ０．０１０ ０．０２９ ０．０５０ ０．２７２ ０．３６５

悬置优化后 ０．００７ ０．０２５ ０．０１２ ０．００７ ０．０２６ ０．０４５ ０．１９４ ０．２７８

优化率/％ ５０．０ ６０．９ ８３．６ ３０．０ １０．３ １０．０ ２９．０ ２４．０
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图５　优化前后座椅振动对比

由表６可知:左侧中间悬置在１１Hz单频三方

向被动端的振动均优化５０％以上,整体RSS 振动

优化２９％;右侧中间悬置在１１Hz单频三方向被动

端的振动均优化 １０％ 以上,整体 RSS 振动优化

２４％.悬置端优化效果显著.中间悬置被动端振动

频谱见图６.
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图６　中间悬置优化前后振动对比

４　结语

借助 ADAMS仿真手段对新能源重卡牵引车

动力总成刚体模态频率分布与解耦率进行预测,通

过调整悬置刚度改变动力总成系统的刚体模态分布

频率、提高解耦率.优化后,座椅X、Z 向在问题频

率的振动分别优化２３．４％与４７．７％,整体振动优化

２０％;左侧中间悬置在问题频率三方向被动端的振

动均优化５０％以上,整体优化２９％;右侧中间悬置

在问题频率三方向被动端的振动均优化１０％以上,
整体优化２４％.成功避开了发动机一阶不平衡带

来的振动耦合,有效降低了驾驶室的低频振动及整

体振动水平,提高了驾乘舒适感.
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