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摘要 针对某型号装载机在平整路面上、以特定车速直线行驶时出现的整车垂向振动、整车俯仰振动和座椅垂向振

动问题，为识别和研究该异常振动关键影响因子及其变化规律，通过对振动特征的分析，建立了装载机四自由度振

动系统理论模型，并利用状态空间法求解得到了四阶固有频率及其模态振型向量。为了验证理论振动模型及其求

得的模态参数的有效性，对该异常振动工况进行了工作模态分析（operational modal analysis，简称OMA）实验，成功

识别出了其模态特征。两者对比结果显示，理论模型获得的模态特征向量与OMA实验获得的模态振型基本一致，

且模态频率理论值与 OMA实验获得的测试值的偏差小于 5%，较好地验证了该振动理论模型的有效性和准确性。

最后，依据该振动模型识别出轮胎垂向刚度为其关键参数之一，研究了轮胎垂向刚度对装载机机身垂向振动和俯仰

振动 2种固有频率的影响规律。
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引 言

随着社会发展和技术进步，人们对工程机械的

需求开始从功能实现与可靠性提升向驾驶舒适性转

变，其中，噪声、振动与声振粗糙度（noise，vibration，
harshness，简称 NVH）性能是影响工程机械舒适性

指标的关键［1］。国内针对车辆 NVH性能的研究起

步较晚，主要集中在乘用车和商用物流车领域，对工

程机械 NVH性能的关注较少，且两者在结构形式、

功能特点等方面存在较大差异。一方面是越来越严

苛的国内外法规压力和越来越挑剔的选购压力，另

一方面是现阶段的 NVH技术短板，使得工程机械

的 NVH性能提升成为各生产厂商亟待解决的重要

问题［2］。

装载机作为一种常见的工程机械，其 NVH性

能的关注度日益提升，其中装载机行驶过程中整车

异常振动问题尤为突出［3］。装载机整车异常振动

和其固有频率特性息息相关。国内外对于装载机

整车固有频率的研究尚不多见，且受限于装载机庞

大的体积和巨大的质量，现阶段针对大型工程机械

完备的实验设施来支持装载机整车级的振动实验

研究较少，现有的关于装载机固有频率的研究集中

于零部件级别，且主要为通过理论模型和仿真手段

进 行 研 究 ，对 整 车 固 有 频 率 模 型 的 实 验 验 证 研

究［4⁃12］较少。

笔者针对某装载机在水泥路面，以特定车速直

线行驶出现的整车垂向振动、整车俯仰振动和座椅

垂向振动问题，建立该装载整车四自由度振动系统

模型，并采用状态空间法求解得到该装载机四阶固

有频率及其对应模态振型。同时，将其与工作模态

分析实验识别出的实验模态频率和振型进行比较，

验证了装载机整车振动模型的有效性。在保证振动

模型有效性的前提下，依据振动模型进行了装载机

振动系统若干关键参数对整车固有频率的影响规律

分析。

1 问题装载机主要技术参数

该款装载机无悬架系统，传动系统刚性连接于

前后车架，且其动力总成悬置、驾驶室悬置均采用 4
组两片式橡胶减震垫，由于其刚度较大、位移行程

小，对低频振动的衰减效果很弱［13］。对于整车低频

振动可近似认为驾驶室和车架为刚性连接，轮胎和

座椅为针对低频振动仅有的 2个减振元件。问题装
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载机实车照片如图 1所示。将轮胎和座椅总成简化

成弹簧 ⁃阻尼结构，通过模型计算、实验测量等方式

获取了该问题装载机的主要参数，如表 1所示。

2 装载机理论计算模型的建立

2.1 装载机振动模型的建立

装载机是一个复杂的多自由度振动系统，分析

其整体振动特性的关键在于建立一个基本反映该装

载机实际工况而又不过分复杂的理性振动力学模

型［14］。无悬架装载机振动主要有发动机因不平衡惯

性力引起的中高频振动和行驶路面与轮胎相互作用

产生的低频振动［15］。综合考虑该异常振动的振动特

点、理论计算精度与测实验证手段的实现，在理论建

模时对装载机振动系统作如下假设：①铰接式转向

系统在直线行驶过程中转向器无液压动作，两侧转

向油缸稳定在某一特定高压互锁状态，前、后车架视

为一个整体；②忽略橡胶悬置系统对该低频振动的

影响，动力总成、前后轴、工作装置、驾驶室与车架视

为刚性连接，为一个质量体；③装载机的车架、车身

和驾驶室等部件的刚度均足够大，其各阶弹性模态

振型不予考虑；④各振动参数在装载机行驶过程中

无较大变化；⑤忽略装载机行驶时不常见的自由度

振动（绕 z轴的旋转、前后窜动、左右横移 3个自由

度），仅考虑人椅质量垂向振动、整车车身垂向振动、

整车俯仰和整车倾侧 4个自由度的振动；⑥忽略装

载机内部激励，仅考虑外部激励引起的振动。

基于以上简化，建立了装载机机身垂向振动、俯

仰振动、倾侧振动和座椅系统垂向振动的四自由度

振动模型，如图 2所示。其中：Za为人椅系统垂直位

移；Zb 为机身垂直位移；θ为机身俯仰角；Ф为机身

倾侧角；ma为人椅系统质量；mb为机身系统（整机除

人椅系统外）质量；Ia 为机身俯仰转动惯量；Ib 为机

身倾侧转动惯量；k5和 c5为人椅系统的垂向刚度和

垂向阻尼；k1，k2，k3，k4和 c1，c2，c3，c4分别为左前轮、

右前轮、左后轮、右后轮的垂向刚度和垂向阻尼；

q1，q2，q3，q4分别为左前轮、右前轮、左后轮、右后轮

受到的地面不平度随机激励；lf和 lr分别为前轮轮

距和后轮轮距；a和 b分别为前后轮轴距装载机机身

质心距离；d为人椅系统与机身质心距离。

2.2 振动微分方程组的建立

基于图 2所示的装载机四自由度振动模型，

采用能量法分析该振动系统，通过拉格朗日方程

推导得到该装载机四自由度振动系统的微分方

程为

图 1 问题装载机实车照片

Fig.1 The trouble wheel loader

表 1 问题装载机主要参数

Tab.1 Main parameters of the trouble wheel loader

参数

前后轮轴距/m
前轮轮距/m
后轮轮距/m
装载机身质量（整机除人椅系统外）/kg
人椅系统重量/kg
人椅系统垂向刚度/ (N·m-1)
人椅系统垂向阻尼/ (N·s·m-1)
机身前后俯仰转动惯量/ (kg·m2)

数值

3.32
2.206
2.206
18 050
120

1.1×105

500
90 812.01

参数

机身左右倾侧转动惯量/(kg·m2)
人椅系统与机身质心距离/m
前轮垂向刚度/(N·m-1)
前轮垂向阻尼/(N·s·m-1)
后轮垂向刚度/(N·m-1)
后轮垂向阻尼/(N·s·m-1)
前轮轮轴距装载机机身质心距离/m
后轮轮轴距装载机机身质心距离/m

数值

12 293.627
0.12
1×106

2×104

1×106

2×104

1.84
1.48

图 2 装载机四自由度振动模型

Fig.2 Four-degree-of-freedom vibration model of loader

135



振 动、测 试 与 诊 断 第 42 卷

ì

í

î

ï

ï

ï

ï

ï

ï

ï

ï

ï

ï

ï

ï

ï
ïï
ï
ï

ï

ï

ï

ï

ï

ï

ï

ï

ï

ï

ï

ï

ï

ï

ï

ï

ï

ï

ï

ï

ï

ï

ï

ï
ïï
ï
ï

ï

ï

ï

ï

ï

ï

ï

ï

ï

ï

ï

ma z̈b+ c5 ża- c5 żb+ dc5 θ̇+ k5 za- k5 zb+ dk5θ= 0

mb z̈b- c5 ża+( c1 + c2 + c3 + c4 + c5 ) żb-( ac1 + ac2 - bc3 - bc4 + dc5 ) θ̇+
1
2 ( lf c1 - lf c2 +

lr c3 - lr c4 ) ϕ̇- k5 za+( k1 + k2 + k3 + k4 + k5 ) zb-( ak1 + ak2 - bk3 - bk4 + dk5 )θ+
1
2 ( lf k1 - lf k2 + lr k3 - lr k4 )ϕ=( k1q1 + k2q2 + k3q3 + k4q4 )+( c1 q̇1 + c2 q̇2 + c3 q̇3 + c4 q̇4 )

Ia θ̈+ dc5 ża-( ac1 + ac2 - bc3 - bc4 + dc5 ) żb+( a2 c1 + a2 c2 + b2 c3 + b2 c4 + d 2 c5 ) θ̇-
1
2 ( alf c1 -

alf c2 + blr c3 - blr c4 ) ϕ̇+ dk5 za-( ak1 + ak2 - bk3 - bk4 + dk5 ) zb+( a2 k1 + a2 k2 + b2 k3 +

b2 k4 + d 2 k5 )θ-
1
2 ( alf k1 - alf k2 + blr k3 - blr k4 )ϕ=-( ac1 q̇1 + ac2 q̇2 + ac3 q̇3 + ac4 q̇4 )-

( ak1q1 + ak2q2 - bk3q3 - bk4q4 )

Ib ϕ̈+
1
2 ( lf c1 - lf c2 + lr c3 - lr c4 ) żb-

1
2 ( lf c1a- lf c2a- lr c3b+ lr c4b ) θ̇+

1
4 ( lf

2 c1 + lf 2 c2 +

lr 2 c3 + lr 2 c4 ) ϕ̇+
1
2 ( lf k1 - lf k2 + lr k3 - lr ck4 ) zb-

1
2 ( lf k1a- lf k2a- lr k3b+ lr k4b )θ+

1
4 ( lf

2 k1 + lf 2 k2 + lr 2 k3 + lr 2 k4 )ϕ=
1
2 ( lf c1 q̇1 - lf c2 q̇2 + lr c3 q̇3 - lr c4 q̇4 )+

1
2 ( lf k1q1 - lf k2q2 +

lr k3q3 - lr k4q4 )

（1）

为便于计算分析，将式（1）整理为矩阵形式

MS̈+ CṠ+KS=F （2）

其中：S̈=
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( k1q1 + k2q2 + k3q3 + k4q4 )+( c1 q̇1 + c2 q̇2 + c3 q̇3 + c4 q̇4 )

-( ac1 q̇1 + ac2 q̇2 + ac3 q̇3 + ac4 q̇4 )-( ak1q1 + ak2q2 - bk3q3 - bk4q4 )
1
2 ( lf c1 q̇1 - lf c2 q̇2 + lr c3 q̇3 - lr c4 q̇4 )+

1
2 ( lf k1q1 - lf k2q2 + lr k3q3 - lr k4q4 )

；M=
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úc5 -c5 dc5 0

-c5 c1+ c2+ c3+ c4+ c5 -( ac1+ ac2- bc3- bc4+ dc5 )
1
2 ( lf c1- lf c2+ lr c3- lr c4 )

dc5 -( ac1+ ac2- bc3- bc4+ dc5 ) ( a2 c1+ a2 c2+ b2 c3+ b2 c4+ d 2 c5 ) -
1
2 ( alf c1- alf c2+ blr c3- blr c4 )

0 1
2 ( lf c1- lf c2+ lr c3- lr c4 ) - 12 ( lf c1a- lf c2a- lr c3b+ lr c4b )

1
4 ( lf

2 c1+ lf 2 c2+ lr 2 c3+ lr 2 c4 )
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úk5 -k5 dk5 0

-k5 k1+ k2+ k3+ k4+ k5 -( ak1+ak2-bk3-bk4+dk5 )
1
2 ( lf k1- lf k2+ lr k3- lr k4 )

dk5 -( ak1+ak2-bk3-bk4+dk5 ) ( a2 k1+a2 k2+b2 k3+b2 k4+d 2 k5 ) -
1
2 ( alf k1-alf k2+blr k3-blr k4 )

0 1
2 ( lf k1- lf k2+ lr k3- lr k4 ) - 12 ( lf k1a- lf k2a- lr k3b+ lr k4b )

1
4 ( lf

2 k1+ lf 2 k2+ lr 2 k3+ lr 2 k4 )

。
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2.3 状态空间法求解固有频率及振型

为了使阻尼矩阵解耦，采用状态空间法建立系

统运动方程。将方程

MṠ-MṠ= 0 （3）

和MS̈+ CṠ+KS=F联立，以矩阵的形式表示为

AẎ+ BY= G （4）

令 Z=
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。 称
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Ṡ
为状态向量，则式（4）的状态空间表达式为

Ẏ= A sysY+ B sysU （5）

令矩阵 I=

é
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ú1 0
0 1
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1 0
0 1

，则系统矩阵为

A sys=-A-1B= é
ë
êêêê

ù
û
úúúúZ I

M-1K M-1C

对于状态空间而言，系统矩阵 A sys代表了该振

动系统的系统特性，对系统矩阵求解特征值和特征

向量能够转换得到振动系统的固有频率及其对应模

态振型［16］。

将该装载机主要参数代入上述振动模型，得到

系统矩阵 A sys的具体数值表达，求得其特征值和对

应特征向量，可进一步得到装载机四自由度振动系

统的四阶固有频率及其对应的模态振型向量，如表

2所示。

3 工作模态分析及理论模型验证

3.1 测点布置及测试工况

工作模态分析是一种高级模态分析方法，可以

利用系统处于工作状态的响应信号来识别模态参

数［17］，反映的是真实载荷作用下的结构模态［18］。为

验证提出理论模型的有效性，设计了基于 OMA的

实验，用于对理论计算获得的模态振型向量及其频

率准确性验证。

实验采用加速度传感器，其测点布置如表 3所
示。选择空载二档水泥路面条件下的 0~30 km/h
缓慢匀加速直线行驶为测试工况。

根据布置测点的位置关系，在 LMS Test.Lab中
建立相应的节点，并补充相应从属节点后，将节点按

照装载机结构拓扑关系连线，形成如图 3所示的几

何模型。

表 2 装载机振动模型计算固有频率及振型向量

Tab.2 Natural frequency and mode vector calculated from the loader vibration model

模态频率/Hz

1.740 9

2.376 1

3.166 5

4.839 2

参数

Za
Zb
θ
ϕ

Za
Zb
θ
ϕ

Za
Zb
θ
ϕ

Za
Zb
θ
ϕ

振型向量

-0.003 7 - 0.043 8i
-0.003 2 - 0.029 2i
-0.008 1 - 0.073 7i
0.000 0 - 0.000 0i

-0.007 9 - 0.052 3i
-0.009 0 - 0.039 7i
0.000 7 + 0.003 2i

-0.000 0 - 0.000 0i
0.000 0 + 0.000 0i
0.000 0 + 0.000 0i

-0.000 0 - 0.000 0i
0.010 0 + 0.049 2i

-0.002 3 - 0.032 8i
-0.000 0 + 0.000 3i
0.000 0 + 0.000 0i
0.000 0 - 0.000 0i

模态振型描述

机身俯仰振动最为剧烈，伴有一定座椅和机身垂向

振动，无机身倾侧振动

机身和座椅垂向振动剧烈，伴有轻微机身俯仰振动，

无机身倾侧振动

机身倾侧振动，无机身垂向振动和倾侧振动，也没有

座椅振动

主要为座椅垂向振动，伴有轻微的机身垂向振动，无

机身俯仰和倾侧振动
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3.2 工作模态分析及理论模型验证

根据上述实验测得各测点振动加速度时域信

号，选取多个测点为参考进行多点参考信号处理，得

到相应的自功率谱和互功率谱，采用 LMS Test.Lab
的 Operational PloyMAX 模态参数识别算法得到该

系统 0~30 Hz的稳态图，如图 4所示。图中：o表示

极点极不稳定；f表示极点的频率在公差范围内稳

定；d表示极点的阻尼和频率在公差范围内稳定；v
表示极点向量在公差范围内稳定；s表示极点的频

率 、阻 尼 和 向 量 在 公 差 范 围 内 均 稳 定［19］。 采 用

LMS Test.Lab稳态图极点自动提取算法提取出前 3
阶模态，采用模态置信度准则（modal assurance cri⁃
teria，简称 MAC）来判定模态有效性，前 3节模态

MAC标量值如表 4所示。

通过表 4可知，识别出的前 3阶模态振型向量的

MAC矩阵中，非对角元素标量值均低于 25%，表明

该三阶模态的阵型相关性很小，能够很好地区分开

来，这也间接表明所提取模态的有效性。

为了验证所建立的装载机四自由度振动系统理

论模型的有效性，以振动系统固有频率及其对应振

型作为检验指标，将其与通过 OMA实验识别出的

固有频率及振型对比，如表 5所示。

依据计算模态和实验分析所得模态振型的表现

形式，将表 5中第 1阶模态记为装载机俯仰振动模

态，第 2阶模态记为装载机垂向振动模态，第 3阶模

态记为装载机倾侧振动模态，第 4阶模态记为座椅

系统垂向振动模态。

由表 5可知，装载机四自由度理论模型计算所

得的四阶模态中，其中有三阶模态的固有频率及模

态振型和经过实测信号 OMA分析提取的模态频率

及振型吻合很好，该三阶固有频率计算值和实测值

误差均小于 0.15 Hz。表 5中，OMA实验分析并未

提取装载机倾侧模态，这是由于在实际工况下装载

机的倾侧模态并未被明显激励起来，工作模态分析

无法对其进行识别，这也是 OMA分析的弊端之一，

无法全面反映出被测系统的振动特性，但是由于其

采集的是真实工作工况下的信号，故能够反映真实

工况下存在的振动问题［20］。

本次分析较好地揭示了装载机存在的机身俯仰

振动、机身垂向振动和座椅振动等问题，且该三阶模

图 3 Test.Lab中装载机几何模型

Fig.3 Geometry model of loader in the Test.Lab

表 3 加速度传感器测点布置

Tab.3 Acceleration sensor measuring point arrangement

测点
编号

1
2
3
4
5

位置及通道名称

前桥左侧，垂向（W_LF）
前桥右侧，垂向（W_RF）
传动轴支撑，垂向（shaft）
后桥左侧，垂向（W_LR）
后桥中间，垂向（W_RR）

测点
编号

6
7
8
9
10

位置及通道名称

后桥右侧，垂向（W_RR）
动总左前悬置上，垂向（ENG_LF_U）
动总左前悬置下，垂向（ENG_LF_D）
动总右后悬置上，垂向（ENG_RR_U）
动总右后悬置下，垂向（ENG_RR_D）

测点
编号

11
12
13
14
15

位置及通道名称

驾驶室左前悬置上，垂向（CAB_LF_U）
驾驶室左前悬置下，垂向（CAB_LF_D）
驾驶室右后悬置上，垂向（CAB_RR_U）
驾驶室右后悬置下，垂向（CAB_RR_D）
座椅下方，垂向（chair）

图 4 工作模态参数识别稳态图

Fig.4 Steady state diagram for identification of working mod⁃
al parameters

表 4 MAC矩阵标量值

Tab.4 The scalar value of MAC matrix %

模态阶数

1
2
3

模态 1
(1.674 2 Hz)

100
21.183
0.990

模态 2
(2.384 1 Hz)
21.183
100
5.571

模态 3
(4.727 7 Hz)
0.990
5.571
100
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态的理论模型计算解和 OMA分析出的结果一致性

较好。可见，该理论振动模型对于机身俯仰振动模

态、机身垂向振动模态和座椅垂向振动模态的计算

预测是比较有效的，可用于进一步的分析研究。

4 关键参数识别及其对固有频率影响

基于上述理论模型，可以对模型中的变量逐一

进行筛查，从而识别出其关键参数。其中，轮胎作为

该模型中的主要弹性元件，其刚度对机身垂向振动

和俯仰振动模态至关重要，可视为关键参数之一。

轮胎作为采购件，也更容易选配与调整，故研究轮胎

的振动特性参数对装载机机身固有频率的影响规律

具有较好的工程意义。

以轮胎垂向刚度为自变量，选取合适的自变量

范围，基于理论模型计算得到轮胎垂向刚度对机身

固有频率影响规律如图 5所示。

从图 5可以看出，随着装载机垂向刚度在一定

范围内增大，其机身垂向振动固有频率和机身俯仰

振动固有频率也缓慢增大。装载机机身固有频率随

着轮胎刚度变化的规律曲线可用于指导选配合适刚

度的轮胎来调节装载机机身固有频率，规避因激发

机身模态导致的整个机身剧烈振动。

面对装载机等大型工程机械的整车级振动，相对于

通过实验的测试研究，借助准确的理论模型，能够更高

效地完成关键影响因素的识别及其变化规律的研究。

5 结 论

1）建立了装载机空间四自由度振动模型，采用矩

阵表示的微分方程组来描述振动模型，通过状态空间法

求解得到该装载机振动系统的固有频率及其对应振型。

2）通过对问题装载机进行振动工况下的振动

加速度信号采集，采用工作模态分析法进行装载机

工作模态分析，提取得到三阶模态参数，并将其和所

建理论模型计算得到的装载机机身垂向振动模态、

机身俯仰振动模态和座椅垂向振动模态对比，工作

模态振型和计算模态振型向量描述相一致，该三阶

表 5 理论模型计算模态参数和OMA提取模态参数对比

Tab.5 Comparison of modal parameters calculated by theoretical model and extracted by OMA

计算固有频率/Hz

1.740 9
（与实验值误差
为 0.067 Hz）

2.376 1
（与实验值误差
为 0.008 Hz）

3.166 5

4.839 2
（与实验值误差
为 0.111 Hz）

计算振型描述

机身俯仰振动最为剧烈，
伴有一定座椅和机身垂
向振动，无机身倾侧振动

机身和座椅垂向振动剧
烈，伴有轻微机身俯仰振
动，无机身倾侧振动

机身倾侧振动，无机身垂
向振动和倾侧振动，也没
有座椅振动

主要为座椅垂向振动，伴
有轻微的机身垂向振动，
无机身俯仰和倾侧振动

OMA测试
固有频率/Hz

1.674 2

2.384 1

—

4.727 7

OMA模态振型描述

基于测试数据的OMA分析未识别出对应倾侧模态

图 5 轮胎垂向刚度对机身固有频率影响规律

Fig.5 The curve of the influence of the vertical stiffness of
the tire on the natural frequency of the loader fuselage
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模态固有频率偏差均小于 5%，较好地验证了该振

动理论模型的有效性。

3）根据所建立的四自由度振动理论模型，研究

了装载机振动系统轮胎垂向刚度对机身垂向振动固

有频率和机身俯仰振动固有频率的影响规律，结果可

用于指导进行装载机轮胎刚度参数的选配和调整，从

而避免或抑制因机身模态被激发导致的异常振动。

4）笔者建立的理论模型可为装载机直线行驶

振动关键参数识别及其变化规律研究提供理论工

具，也为其他车型整车级振动模型的搭建提供参考。
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