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内燃动力总成双层隔振系统弹性模态匹配方法
∗
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（西南交通大学机械工程学院  成都，610031） 

摘要  为了评价机组和构架弹性振动模态间的耦合程度并指导其弹性模态匹配设计，提出了基于广义弹性力做功

的柔性结构能量解耦法。首先，基于某内燃动车动力总成双层隔振系统，建立多自由度动力学模型来描述考虑弹性

模态后的双层隔振系统动力学特征；其次，利用柔性能量解耦法量化机组和构架弹性模态间的振动耦合程度，获得

不同弹性频率下的耦合频带宽度曲线。研究表明：弹性模态间耦合的本质是振型间的反相振动能够减小模态等效

质量，同相振动增加模态等效质量，从而改变系统固有特性；基于弹性振动耦合频带曲线图，根据隔振系统设计需

求，确定机组和构架弹性模态频率间避免耦合的频带宽度，完成机组和构架的弹性模态匹配。通过振动性能测试，

验证了该方法能够有效控制机组和构架间弹性振动耦合，且隔振性能良好。该方法能够为同类问题提供理论支持，

并为同类机型的弹性模态匹配提供参考。
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引  言

内燃动车是非电气化线路的最佳交通工具，通

常采用动力分散设计，将内燃动力总成双层隔振系

统悬挂在车下。这种设计能够减轻对线路的冲击，

降低轮轨噪声，且具有编组灵活、空间利用率高等优

势［1］。然而，为保证车辆提速的需求，大量结构采用

轻量化设计。内燃动力总成轻量化设计使柴油发电

机组（简称机组）和中间构架（简称构架）结构刚度下

降，使机组和构架间的弹性模态频率靠近，激励更容

易激发结构振动，引起振动耦合。因此，在隔振设计

中有必要重视机组和构架间的模态匹配问题。

目前，内燃动力总成双层隔振系统的设计通常

将机组和构架都建模为 6 自由度刚体，并采用能量

解耦法来增强机组和构架在各个方向上的解耦效

果，以此来确定隔振器的安装刚度［2］。这种研究方

法的理论基础是通过降低非解耦自由度上的振动耦

合来提高隔振效果［3］；但只适用于研究对象的弹性

振动模态频率远离主要工作频率，主要用于降低刚

体模态振动的耦合。该方法在汽车［4］、特种车辆［5］以

及轨道车辆［1］的隔振设计中被广泛应用。

研究表明，在内燃动力总成隔振系统中，机组和

构架的弹性模态频率不可避免地落在正常工作频率

内，如何合理匹配机组［6］和构架［7］的弹性模态，减少

振动耦合是隔振设计的关键问题。目前，对弹性模

态匹配的研究仅能参考工程经验：车辆噪声、振动和

舒适性（noise，vibration and harshness，简称 NVH）

设计相邻结构间的模态频率应大于 3 Hz 才具有一

定合理性［8］；轨道车辆的隔振设计应保证相邻结构

间的弹性模态频率比值大于 2［9］。综上所述，内燃

动力总成双层隔振系统中机组和构架的弹性模态匹

配问题仅能参考工程经验或刚体隔振设计的相关理

论，缺少对弹性振动耦合机理的分析。

为了解决内燃动力总成双层隔振系统中机组弹

性模态和构架弹性模态的匹配问题，笔者建立一种

能够考虑弹性模态的多自由度隔振系统模型，并提

出一种柔性结构能量解耦方法来量化研究弹性模态

间的耦合程度，采用弹性振动耦合频带量化表示弹

性振动频率耦合范围，通过弹性模态频率间隔避开

耦合频带的方法解决弹性模态匹配问题。

1 内燃动力总成多自由度隔振系统

模型

内燃动力总成采用双层隔振系统悬挂在车下，

图 1 为系统结构图。一级隔振系统由柴油机和发电
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机组成，通过多个一级隔振器连接二级隔振系统。

构架上刚性安装水箱、油箱、空滤和消音器等，通过

多个二级隔振器与车体连接。

研究采用离散化的思想，用于描述柔性双层隔

振系统中设备和中间质量的弹性特征。离散单元包

括质量、刚度和阻尼，均包含 6 个自由度（3 个平移自

由度和 3 个扭转自由度），弹簧单元和阻尼单元连接

空间中两质量块，表示力学连接特征。笔者将原有

方法［10］仅考虑空间中质量和弹性的 3 自由度（平移

自由度）离散分布推广到 6 自由度离散分布。推广

后的方法能更便捷地表达扭转自由度，避免了原有

方法必须通过质量的空间分布处理等效转动惯量问

题上的不便，并提高了等效的精度。图 2 为双层隔

振系统多自由度模型示意图。设备弹性和中间质量

弹性根据考虑的模态数目可以简化为不同个数的质

量块，其中：上标 a 表示设备；上标 b 表示中间质量；

下标 i （i'）和 j （j'）分别表示在空间平面中各行和列

的分布。设备共有 Na=6×i'×j'个自由度，中间质

量共有 Nb=6×i×j 个自由度。隔振器空间安装位

置及个数根据实际情况确定，图 2 中一级、二级隔振

系统仅绘制 4 个弹簧、阻尼单元。其中：一级隔振系

统采用 4 个橙色垂向弹簧、阻尼单元表示；二级隔振

系统采用 4 个蓝色垂向弹簧、阻尼单元表示；每个弹

簧、阻尼单元均包含 6 个自由度。一级和二级隔振

系统总刚度矩阵分别表示为 Kg1和 Kg2。

具体参数设计根据不同设计时期可以有不同选

择。设计初期，根据设计质量分布确定每个质量块

M ( a ) b
i 的 质 量 范 围 ，确 定 柔 性 结 构 的 总 质 量 矩 阵

M（a）b。根据设计各阶频率范围确定特征值矩阵 λ，

根据设计振型的最大振动幅值和质量矩阵 M（a）b 确

定正则振型矩阵 φ 和刚度矩阵。设计后期，刚度矩

阵可通过模态实验或者仿真数据确定。刚度矩阵和

质量块特征矩阵的形式为

ϕa ( b ) T K a ( b )ϕa ( b ) = λa ( b )

M a ( b )
i = diag ( )m a ( b )

i m a ( b )
i m a ( b )

i I a ( b )
xi I a ( b )

yi I a ( b )
zi

（1）
其中：m ( a ) b

i ，I( a ) b
xi ，I( a ) b

yi ，I( a ) b
zi 分别为设备（或中间质量）

离散质量块的质量以及对应 3 个方向的转动惯量。

令 Na 自由度的设备和 Nb 自由度的中间质量的

广义位移 qa（t）和 qb（t）为

qa ( b )( t ) = [ qa ( b )
1 ( t )，⋯，q a ( b )

N a ( b )( t ) ] T
（2）

为提高模型的准确性，引入比例阻尼。根据质

心力平衡关系，将一级和二级隔振器刚度矩阵（Kg1

和 Kg2）中 3 个方向平移刚度和扭转刚度通过位置变

换矩阵 P 转换到质心位置［10］，进而确定设备和中间

质量间的耦合刚度矩阵 Kab，Kba、对应的耦合阻尼矩

阵 Cab，Cba、一级隔振器刚度 Ka1、一级隔振器传递到

二级隔振系统的刚度矩阵 Kb1、二级隔振器刚度矩阵

Kb和对应的阻尼矩阵 C a1，C b1，C b2。

耦合系统振动微分方程的矩阵形式为

M a q̈a( )t + C a q̇a( )t + C a1 q̇a( )t - C ab q̇b( )t +
K a qa( )t + K a1 qa( )t - K ab qb( )t = f a( )t （3）

M b q̈b( )t + C b q̇b( )t + C b1 q̇b( )t + C b2 q̇b( )t -
C ba q̇a( )t + K b qb( )t + K b1 qb( )t + K b2 qb( )t -
K ba qa( )t = f b( )t （4）

其 中 ：K ab = ∑
r = 1

m

P a
r

T K g1，r P b
r ；K ba = ∑

r = 1

m

P b
r

T K g1，r P a
r ； 

K ab = K ba T；C ab =∑
r = 1

m

P a
r

T C g1，r P b
r；C ba =∑

r = 1

m

P b
r

T C g1，r P a
r；

C ab = C ba T；K a1 = ∑
r = 1

m

P a
r

T K g1，r P a
r；K b1 = ∑

r = 1

m

P b
r

T K g1，r P b
r；

K b2 = ∑
s = 1

n

P b2
s

T K g2，s P b2
s ； C a1 = ∑

r = 1

m

P a
r

T C g1，r P a
r ； C b1 =

图 1　内燃动力总成双层隔振系统结构图

Fig.1　Physical diagram of the double-stage isolation system 
in powertrain

图 2　双层隔振系统多自由度模型示意图

Fig.2　The schematic diagram of a multi-degree-of-freedom 
model of the double-stage vibration isolation system
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∑
r = 1

m

P b
r

T C g1，r P b
r ；C b2 = ∑

s = 1

n

P b2
s

T C g2，s P b2
s 。  

令 f c（t）=［f a（t） f b（t）］T， qc（t）=［qa（t） qb（t）］T，

合并得到

M c q̈c( t ) + C c q̇c( t ) + K c qc( t ) = f c( t ) （5）
其中：上标 c 表示系统；qc 为广义坐标列向量；Mc 为

广义质量矩阵，包含了离散质量块对应的质量矩阵

以及空间分布特征；Cc为广义阻尼矩阵；Kc为广义刚

度矩阵。

Mc，Cc和 Kc的表达式分别为

M c = é
ë
êêêê

ù
û
úúúúM a 0

0 M b

C c = é
ë
êêêê

ù
û
úúúúC a + C a1 -C ab

-C ba C b + C b1 + C b2

K c = é
ë
êêêê

ù
û
úúúúK a + K a1 -K ab

-K ba K b + K b1 + K b2

2 柔性结构能量解耦法

内燃动力总成一般采用橡胶隔振器，其阻尼参

数可用比例阻尼系统来近似。由于其阻尼值很小，

通常采用实模态理论进行振动模态分析［11］，即

M c q̈c + K c qc = 0 （6）
该多自由度隔振系统的固有圆频率 ωt，相应的

振型为 φ c
t（t=1，2，…，Na+Nb）。

根据传统能量解耦法的定义［11］，当系统以第 t
阶模态振动时，系统的最大动能表示为

Et，max = 1
2 ω 2

t φ cT

t M c φ c
t = 1

2 ω 2
t ∑

m = 1

N a + N b

∑
n = 1

N a + N b

φ c
mt m c

mn φ c
nt（7）

系统处于第 t 阶模态振动中第 m 个自由度上的

模态动能为

emt = 1
2 ω 2

t ∑
n = 1

N a + N b

φ c
mt m c

mn φ c
nt （8）

根据第 m 个自由度上的模态动能占系统最大

动能的百分比来量化系统在该阶模态振动时第 m

个自由度上的振动程度，即该自由度上的振动能量

百分比为

pmt = emt

Et，max
=

∑
n = 1

N a + N b

φ c
mt m c

mn φ c
nt

∑
m = 1

N a + N b

∑
n = 1

N a + N b

φ c
mt m c

mn φ c
nt

=

∑
n = 1

N a + N b

φ c
mt m c

mn φ c
nt

φ cT

t M c φ c
t

（9）

这种处理方法的本质是从系统广义惯性力做功

的角度去考虑问题。矢量 Mcφ c
t 实质上表达的是在

系统处于第 t 阶模态振动时，广义惯性力在各个自

由度上的分布情况。φ cT

t M c φ c
t 表示在第 t 阶模态振

动下系统广义惯性力在各个自由度上的总功，即等

于 Et，max（略去共同系数 ω 2
t /2）。振动能量百分比可

以理解为系统在 t 阶模态振动时，第 m 个自由度上

的广义惯性力做的功在整个系统广义惯性力做的总

功中的分配情况。广义惯性力做功的应用基础是将

系统以集中质量上的能量去评价解耦情况，但不能

将刚体振动和弹性振动解耦，独立分析。因此，对于

系统弹性模态，基于广义惯性力做功的评价方法不

再适用。

为解决这个问题，考虑到在模态振动中系统是

保守系统，故能量守恒［12］。广义惯性力做功等价于

广义弹性力做功，广义惯性力做功占系统总能量百

分比的评价方法对广义弹性力做功依然适用。当系

统处于第 t阶模态振动时

K cφ c
t = ω 2

t M cφ c
t （10）

将式（10）按照列向量展开，两端乘以 φ c
mt，得到

ω 2
t ∑

n = 1

N a + N b

φ c
mt m c

mn φ c
nt emt = ∑

n = 1

N a + N b

φ c
mt k c

mn φ c
nt （11）

根据模态刚度和模态质量的关系，得到

φ cT
t K cφ c

t = ω 2
t φ cT

t M cφ c
t （12）

根据式（11）和式（12），得到

pmt =
∑
n = 1

N a + N b

φ c
mt m c

mn φ c
nt

φ cT

t M c φ c
t

=
∑
n = 1

N a + N b

φ c
mt k c

mn φ c
nt

φ cT

t K c φ c
t

（13）

式（10）~（13）说明，广义弹性力做功评价模态

解耦情况等效于广义惯性力做功评价模态解耦情

况，即各自由度下能量占比是相等的。

由于柔性设备和柔性中间质量的弹性振动是通

过采用离散的质量矩阵（Ma 和 Mb）和刚度矩阵（Ka

和 Kb）表示，因此在系统处于第 t 阶模态下弹性振动

产生的能量等效于表示柔性的广义弹性力在各自由

度下所做的功。设备弹性振动产生的能量 EPa
t，max 和

中间质量弹性振动产生的能量 EPb
t，max 分别为

EPa
t，max = 1

2 φ cT

t K ca φ c
t （14）

EPb
t，max = 1

2 φ cT

t K cb φ c
t （15）

其中：K ca = é
ë
êêêê ù

û
úúúúK a 0

0 0
；K cb = é

ë
êêêê ù

û
úúúú0 0

0 K b 。

根据系统总能量和表示设备和中间质量的弹性

振动能量，得到系统刚体模态在各自由度下对应的

能量为
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ER t，max = Et，max - EPa
t，max - EPb

t，max （16）
其中：ERt，max 表示系统中由隔振器产生的广义弹性

能量，可以量化系统在 t 阶模态振动下，刚体振动中

隔振器在各自由度下的做功情况。

综上，可以得到双层隔振系统处于第 t 阶模态

振动时的刚体振动、设备弹性振动和中间质量弹性

振动在各自由度下的能量分布情况。

ì

í

î

ï

ï

ï
ïï
ï
ï

ï

ï

ï

ï
ïï
ï
ï

ï

ï

ï

pR
mt = ER t，max

φ cT

t K c φ c
t

p a
mt = EPa

t，max

φ cT

t K c φ c
t

pb
mt = EPb

t，max

φ cT

t K c φ c
t

（17）

采用柔性结构能量解耦法能够在隔振器设计阶

段，量化研究机组和构架弹性振动的耦合程度。通

过建立多自由度动力学模型，计算出弹性模态的振

动耦合能量占比。各阶模态对应的主振动能量占比

小于 85%，则认为系统耦合严重，可定义为振动耦

合区［13］。通过避免弹性模态频率落入振动耦合区的

方法来降低弹性振动耦合，从而进行弹性模态匹配。

3 弹性模态匹配应用分析

3.1　简化柔性双层隔振系统 4自由度垂向振动模型

以某内燃动力总成双层隔振系统为研究对象，

激 励 源 主 要 为 6 缸 柴 油 机 ，转 速 范 围 为 900~
1 800 r/min，3.0 谐次和 6.0 谐次为主简谐频率，激励

对应频率为 45~180 Hz。理论上柔性体弹性模态频

率具有无穷阶，但对主要型号的内燃动车动力总成

双层隔振系统的实验测试和仿真发现，机组和构架

均有若干弹性模态频率在该激励频率范围内［6⁃7］，因

共振引起异常振动。

图 3 为双层隔振系统 4 自由度垂向振动动力学

模型。为了研究对车辆乘坐舒适性影响最大的垂向

弹性模态匹配问题，在柴油机 m1 上施加幅值 F=
100 N 随时间 ε 变化的扫频激励 Fsinωε。机组由于

连接套刚度不足常常产生弯曲弹性振动［6］，因此将

机组视为半正定系统，根据柴油机质量 m1，发电机

质量 m2 和模态实验结果确定等效弯曲刚度 k12。同

理，确定构架分布质量 m3 ，m4 以及等效弯曲刚度

k34。将在空间不同位置布置的隔振器刚度等效为垂

向刚度，利用文献［14］的隔振设计方法确定 k13，k24，

k3和 k4。模型具体参数如表 1 所示。

内燃动力总成通常采用橡胶隔振器吊挂于车体

底架的边梁上，根据阻尼特性关系式 c=ξ k/ω，橡胶

阻尼耗散系数 ξ1 通常在 0.025~0.200 范围内，其取

值过高，橡胶材料工作时更易发热，加速其老化。本

研究 ξ1取 0.1［14］，结构阻尼比 ξ2取值为 0.01［15］。

3.2　一级机组弹性振动模态匹配　

在常规隔振刚度设计下，机组会匹配不同弹性

振动模态频率的构架。内燃动力总成通常采用橡胶

隔振器，需要保证一定静刚度以提高稳定性。机组

垂向频率一般确定为 8 Hz 附近，对应的一级隔振器

总刚度为一级隔振系统基准刚度（后简称基准刚

度）。为保证隔振效果，橡胶隔振器的最大刚度不宜

超过基准刚度的 3 倍，而新型隔振系统的刚度最低

能够达到基准刚度的 0.25 倍附近［14］。

研究弹性模态耦合机理、避免振动耦合是提高隔

振效果的有效方法。根据式（5）可知，若Kab（或Kba）=0
且 Cab（或 Cba）=0，机组和构架将完全解耦。由于隔振

器阻尼相比于隔振器刚度对系统振动固有特性的影响

很小［11］，因此一级隔振器刚度是造成机组弹性模态和

构架弹性模态耦合的根本原因。一级隔振器刚度用 k1

表示，且 uk1=u（k13+  k24），u为刚度变化倍数。考虑 3种
隔振器刚度极端情况，u选用 0.25，1和 3。

隔振设计采用笔者提出的柔性结构能量解耦

图 3　双层隔振系统 4 自由度垂向振动动力学模型

Fig.3　The 4-degree-of-freedom vertical vibration dynamics 
model of double-stage vibration isolation system

表 1　模型参数

Tab.1　Model parameter

参数

m1/kg
m2/kg
m3/kg
m4/kg
k12/(kN·m-1)

数值

1 086
1 380
585.5
585.5

275 462

参数

k13/(kN·m-1)
k24/(kN·m-1)
k34/(kN·m-1)
k3/(kN·m-1)
k4/(kN·m-1)

数值

2 743
3 487

51 048
4 768
5 606
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法，计算在基准刚度情况下（机组垂向频率为 8 Hz），

机组弹性振动主模态的振动能量分布情况和频率变

化情况。图 4 为机组弹性主模态固有特性。从

图 4（a）可见，在机组弹性振动主模态中，机组弹性

振动与构架弹性振动存在一个耦合区（主振动能量

占比小于 85%）。在耦合区内，机组弹性振动能量

占比降低，构架弹性振动能量占比提高，此时容易产

生频率阶数的跳变，且呈对角线趋势（见图 4（b））。

选取机组 100 Hz 弹性主模态［6］，匹配不同弹性模态

频率的构架，机组（m1，m2）和构架（m3，m4）的振型如

图 4（c）所示，频率如图 4（d） 所示。当构架弹性模态

频率接近机组弹性模态频率时，机组和构架呈反相

振动振型，机组弹性模态频率增加缓慢。当两弹性

模态频率近似相等时，耦合最严重，构架振型相对幅

值急剧增加，导致机组的模态等效质量降低，以机组

弹性振动为主的模态频率快速上升。当构架弹性模

态频率增加至大于机组弹性模态频率时，机组和构

架为同相振动。这种同相振动增加了机组的模态等

效质量，使机组弹性模态频率突然下降，产生频率跳

变现象。随着构架弹性模态频率继续增加，构架振

型相对幅值下降，对该阶机组等效质量的增加作用

逐渐降低，导致机组弹性模态频率上升变缓，直至机

组弹性振动模态逐渐接近完全解耦，频率逐渐恢复

为 100 Hz 附近。图 4（d）表明，随一级隔振器刚度的

增加，振动耦合对频率影响更明显，受影响的频率范

围也更大。因此，在隔振设计时，要避免机组弹性模

态与构架弹性模态频率在弹性振动耦合区，并尽量

采用刚度小的一级隔振器来降低机组和构架的弹性

振动耦合情况。

图 5 为不同一级隔振器刚度下机组弹性模态耦

合情况。可见，耦合频带宽度随一级隔振器刚度的

增加而增加，机组弹性模态频率越高，耦合频带宽度

越窄，且耦合能量的最大值也随一级隔振器刚度的

增加而提高。这表明降低一级隔振系统刚度对降低

极端情况下的机组和构架振动耦合也同样有效。在

工程实际中，机组和构架通常是独立设计的，一旦结

构确定则难以修改。当机组和构架落入耦合频段宽

度内，一级隔振系统应尽量选用刚度较低的隔振器

来降低振动耦合的影响。

3 种一级隔振器刚度下机组弹性振动主模态耦

合频带如图 6 所示。从图 5，6 可见，小刚度的一级隔

振器能够在整个频段内缩小耦合区间，这对提高隔

振效果有利。当频率变低，系统的耦合频带宽度越

大。在同类机型设计时需要尽量避免机组和构架的

图 4 机组弹性主模态固有特性

Fig.4　National characteristics of the powertrain's elastic main 
mode
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弹性模态频率落入耦合区间。

3.3　二级构架弹性振动模态匹配　

以构架为主要研究对象，通过笔者提出的柔性

结构能量解耦法研究构架与机组的弹性模态匹配问

题。构架的弹性模态匹配方法与机组的弹性模态匹

配方法相似。不同的是，从式（4）可知，构架弹性模

态主要由构架弹性模态刚度矩阵 Kb，一级隔振器传

递到二级隔振系统的刚度矩阵 Kb1、二级隔振器刚度

矩阵 Kb2共同决定。此外，隔振器刚度与低阶弹性模

态刚度相比，并不能忽略其对于刚度矩阵的影响。

因此，构架低阶弹性模态相比于机组具有更复杂的

耦合情况。图 7 为构架弹性主模态固有特性。如图

7（a）所示，无论机组弹性模态频率如何变化，构架弹

性振动能量占比均较低。此时振动能量仅在耦合区

图 6　3 种一级隔振器刚度下机组弹性振动主模态耦合频带

Fig.6　Coupling frequency band of main mode of elastic vibra⁃
tion of the powertrain under three kinds of first vibra⁃
tion isolator stiffness

图 7　构架弹性主模态固有特性

Fig.7　National characteristics of the intermediate frame's 
elastic main mode

图 5　不同一级隔振器刚度下机组弹性模态耦合情况

Fig.5　Elastic modal coupling of the main mode of the power⁃
train with various first vibration isolator stiffness
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会增加，在其他区近似为 0。这说明构架低阶弹性

振动为主的模态主要以和隔振器产生的刚体振动耦

合为主，仅在频率耦合区体现出与构架弹性振动的

耦合。根据工程中常见的构架弹性模态频率范围，

选取构架弹性模态为 65 Hz［7］。从图 7（b），7（c）可

见，频率在耦合区受到的影响与机组具有一致性。

不同一级隔振刚度下构架弹性模态耦合频率区

间如图 8 所示。小刚度的隔振器可在整个频段内缩

小耦合区间，提高隔振效果。然而，当构架弹性振动

模态频率较低时，采用大刚度的一级隔振器会加剧

刚体振动对构架弹性振动模态的耦合作用，产生更

大的耦合区。在 u=3 时，隔振器传递的力对构架弹

性模态产生耦合影响，需要将构架弹性模态频率提

高至 62 Hz 以上，以降低隔振系统产生的刚体振动

与构架的弹性模态振动耦合。在此频率之后，构架

弹性模态匹配的规律与机组一致。可见，在隔振设

计中一级隔振器刚度不宜过高，否则会对刚体振动

产生影响，也会增大耦合频带宽度，使构架弹性振动

模态产生更复杂的耦合。

3 种一级隔振器刚度下构架弹性振动主模态耦

合频带如图 9 所示。构架匹配不同弹性模态频率的

机 组 时 ，弹 性 模 态 频 率 的 差 值 应 大 于 耦 合 频 带

宽度。

此外，在内燃动力总成双层隔振系统设计时，考

虑构架的强度以及轻量化设计准则，一般将其设计

为机组总质量的 50% 左右。由于低频时耦合频带

宽度以模态质量分布特性为主，导致耦合频带宽度

为机组的 2 倍左右。随着频率增加，耦合频带宽度

以模态刚度的影响为主，质量影响变小。因此，耦合

频带宽度逐渐与机组一致。

3.4　振动传递特性　

3 种一级隔振系统刚度下弹性模态耦合对系

统振动响应影响如图 10 所示。在低刚度的一级隔

振器下，峰值左移，刚体振动模态频率降低，系统在

高频具有更低的力传递率，隔振性能增加。在机组

100 Hz 和构架 65 Hz 弹性振动模态耦合的极端情

况，由于振动耦合通过隔振器传递，隔振器的刚度

图 10　3 种一级隔振系统刚度下弹性模态耦合对系统振动

响应影响

Fig.10　Vibration responses for the system with different stiff⁃
ness of first isolation system

图 8 不同一级隔振刚度下构架弹性模态耦合频率区间

Fig.8　Elastic modal coupling of the main mode of the interme⁃
diate frame with various first vibration isolator stiffness

图 9　3 种一级隔振器刚度下构架弹性振动主模态耦合频带

Fig.9　Coupling frequency band of main mode of elastic vibra⁃
tion of the intermediate frame under three kinds of first 
vibration isolator stiffness
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会影响振动传递力的叠加效果，选用更小刚度的隔

振器能够降低弹性振动的耦合。另外，耦合频率越

低，隔振器起到的作用越小，在 65 Hz 的情况下，通

过调整隔振器刚度几乎起不到隔振效果。因此，应

关注更低频率下的弹性振动耦合，尽可能选用更低

的一级隔振器刚度会提高整个系统的高频隔振

性能。

4 实  验

为验证采用柔性结构能量解耦法进行机组和构

架弹性模态匹配问题的有效性，并出于经济考虑，对

垂向频率为 8 Hz 设计的内燃动力总成双层隔振系

统进行模态测试和隔振性能测试。

为获得机组和构架的模态特性，根据国标 GB/
T 11349.2—2006 采用不测力法分别对机组和构架

进行独立悬挂的台架实验。在机组工作频率内（45~
180 Hz），机组一阶弯曲模态频率为 120.12 Hz，二阶

弯曲模态及以上模态频率均不在工作频率内，不作

考虑。构架模态实验测试结果如表 2所示。

根据车辆牵引运行和控制轴系扭振等需要，将

柴油机确定为 4 个常用工作档位，双层隔振系统振

动速度测试结果如表 3 所示。其中：1.2 kr/min 工况

对应激励频率为 120 Hz，该激励容易激起以机组弯

曲 为 主 的 弹 性 振 动 模 态 。 实 验 表 明 ：机 组 处 于

1.2 kr/min 工作转速时，振动速度从 7.02 mm/s 增长

到 8.74 mm/s，增长了 1.72 mm/s。与前一工况的振

动速度增长 1.43 mm/s 相比明显增大。1.2 kr/min
工况下机组和构架的幅频响应曲线如图 11 所示，此

时机组以弹性振动为主。

由表 2 可知，构架 111.90 Hz 和 133.79 Hz 弹性

模态频率与机组 120.12 Hz 弹性模态频率最接近。

由图 6 可知，机组 120.12 Hz 的弹性模态耦合频带宽

度大于 1.6 Hz，才能保证机组主模态能量占比大于

85%，使构架弹性模态与机组弹性模态振动近似解

耦 ，保 证 解 耦 的 有 效 性 。 此 时 弹 性 模 态 与 机 组

120.12 Hz 弹性模态的耦合频率宽度分别为 8.22 Hz
和 13.67 Hz，均大于弹性模态耦合频带宽度 1.6 Hz，
满足机组和构架弹性模态解耦条件。在隔振系统的

振动传递中，机组作为振源，向构架传递振动，若解

耦良好，机组弹性振动不会引起构架强烈的耦合弹

性振动。由图 11 可知，在 1.2 kr/min 工况下机组振

动加速度幅值达到 9.14 m/s2，但构架振动加速度幅

值为 0.32 m/s2，仅为机组的 3.5%，说明机组与构架

的弹性模态间并未发生明显的耦合共振，可见提出

的弹性模态匹配方法是有效的。

5 结  论

1） 内燃动力总成双层隔振系统中机组弹性振

动模态和构架弹性振动模态的耦合作用，表现为机

组和构架反相振动减小模态等效质量，同相振动增

加模态等效质量，改变了系统固有特性。

2） 根据保守系统中广义弹性力做功与广义惯

性力做功相等，提出了柔性结构能量解耦法来研究

系统固有特性。此方法能够将弹性模态和刚体模态

解耦，量化机组弹性振动与构架弹性振动的耦合

程度。

3） 为指导弹性模态匹配，以柔性结构能量解耦

表 3　双层隔振系统振动速度测试结果

Tab.3　Test results for vibration intensity of double-
stage isolation system

转速/
(kr·min-1)

0.9
1.0
1.1
1.2

功率/
kW

37
53
70
91

机组

振动速度/
(mm·s-1)

6.35
5.59
7.02
8.74

评定
等级

A
A
A
B

构架

振动速度/
(mm·s-1)

3.93
3.45
3.90
4.13

评定
等级

A
A
A
A

表 2　构架模态实验测试结果

Tab.2　Test results for vibration intensity of double⁃
stage isolation system

阶数

1
2
3
4
5
6

f /Hz
61.52
73.24

106.45
111.90
133.79
171.88

构架模态振型描述

垂向弯曲

中间梁反相位上下弯曲

边梁弯曲+中部梁垂弯

边梁弯曲+中部左梁垂弯

边梁弯曲+中部梁反相位上下弯曲

边梁反剪+中间梁反相位上下弯曲 图 11　1.2 kr/min 工况下机组和构架的幅频响应曲线

Fig.11　Amplitude-frequency response curves of the power⁃
train and intermediate frame at 1.2 kr/min condition
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法为基础，获得弹性振动耦合频带曲线图。根据隔

振器刚度和机组（构架）关注的弹性振动频率，得到

需要避免的耦合频带宽度。该结果为同类弹性模态

匹配问题提供理论支持。
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