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某商用车高速行驶方向盘振动问题优化

李 里，  姜建中，  王 悦，  么晶晶，  孙佳伟
（北汽福田汽车股份有限公司　北京，102206） 

摘要  针对某中型商用车高速行驶工况下方向盘出现的剧烈振动现象，从仿真分析和试验分析两方面着手，分别对

激励源和传递路径进行了研究。首先，采用阶次、模态和工作变形分析方法，确定高速行驶方向盘振动问题主要为

传动轴动不平衡量在高转速下的激励频率与转向系统 1 阶垂向弯曲固有模态耦合所导致；其次，从系统和激励方面

分别提出并实施了改进优化方案，使方向盘高速行驶振动问题得到有效的控制。对此问题的优化整改研究结果可

为车辆转向系统的设计研发和关键零部件的质量控制提供参考思路，有效缩短整车的开发周期。
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引  言

方向盘作为驾驶员暴露接触端，评估其振动影

响需重点考虑振动强度和频率因素。根据暴露界

限、疲劳 ⁃功效降低界限及舒适性降低界限判断标

准，特定频率下的异常振动不仅降低人的工作效能，

而且损害人体健康［1⁃2］。目前，国内外学者多采用传

递路径分析（transfer path analysis，简称 TPA）方法

排查影响振动的关键因素［3⁃5］，通过优化转向管柱、

横梁以及方向盘自身的固有频率以改善方向盘异常

振动［6⁃9］，并通过轮胎的非均匀性、轮胎气压及制动

扭矩波动等手段来降低轮胎传递激励，从而减小工

况下方向盘的振动［10⁃11］。

笔者借鉴上述文献的整改经验，首先，采用阶次

分析和工作变形分析等手段，排查并确认传动轴激

励对行驶工况方向盘的振动影响；其次，通过多轮对

比验证，提出了关键零部件的质量控制需求，从而为

类似问题的改善和优化提供一定的借鉴。

1 问题背景及相关测试

某型商用试验样车经主观驾评反馈，当行驶至

85 km/h 及以上车速时出现方向盘剧烈振动现象，

打手感严重，且该现象伴随高速行驶工况一直存在，

而其余速度行驶过程中方向盘振动表现良好。由于

该现象的发生与高车速密切相关，因此通过相关测

试查找该问题的关键原因和提出解决方案十分

必要。

方向盘振动测点布置如图 1 所示。由于方向盘

手握位置多集中在 3 点和 9 点处，因此选取 9 点位置

振动信息进行特征分析和对比验证。样车共有 8 个

前进挡，7 和 8 挡均可行驶至 85 km/h，为了获取更

多振动信号的动态特征，选用第 7，8 这 2 挡进行加速

工况测试，并增加定置空挡缓加速工况测试。

笔者采用频带总量级（Overall）和阶次分析法

进行振动量级评估和对比。通常将发动机工作时内

部曲轴的旋转作为基准阶次（1 阶次激励），通过确

定系统各旋转部件与曲轴转速之间的速比关系，可

快速排查激励主要由哪个部件贡献。此外，将 color⁃
map 彩图中的阶次激励曲线作切片处理，将原来的

三维图变成二维图，便于辨别各阶次在不同转速下

对信号贡献量的大小。

图 1　振动测点布置图

Fig.1　Vibration test point arrangement
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定置空挡及 7，8 挡加速行驶方向盘振动对比如

图 2 所示。由图 2（a）可知：样车分别使用 7，8 挡加

速行驶达到 85 km/h 附近时（7，8 加速挡工况下对应

发动机转速分别在 2 350 和 1 750 r/min 附近），方向

盘振动值分别达 5.4 和 6.48 m/s2，且振动曲线呈急

剧上升趋势，与主观感受一致，但在其余转速下方向

盘振动水平无异常表现；样车原地空挡缓加速工况，

发动机在高转速 1.8 kr/min~2.5 kr/min 范围内也无

异常振动。

图 2（b）为 colormap 阶次标识，colormap 图用颜

色来区分振动信号的强弱，更亮、更暖的颜色表示更

高的振动幅值。图中最明显的激励阶次分别为 0.74
和 1.00，为更清楚辨别信号特征，作激励阶次切片处

理并放置 Overall曲线中进行对比，从图 2（a）中可以

看出，高转速区该 2 个阶次与总量级幅值基本相当，

是高速行驶方向盘剧烈振动的绝对贡献。此外，在

28~30 Hz范围存在共振带，将频率范围内的激励阶

次放大。

综合上述分析可知：不同挡位加速工况问题发

生车速和激励阶次不同，但频率一致；原地空挡缓加

速工况高转速区间无异常振动。因此，可确定排查

对象为行驶系统和转向系统。

2 原因分析与问题排查

2.1　转向系统排查　

对样车转向系统进行评估，因整车状态下转向

系统布局紧促，采用常规模态试验等手段获取的信

号信噪比较差。通过对样车转向系统（含转向管柱、

管梁和方向盘）进行 CAE 仿真分析以获取优化方

向，转向系统模态仿真结果如图 3 所示。转向系统

在 28.93 Hz 存在模态固有频率，其振型为 1 阶垂向

弯曲。

根据模态仿真结果，样车 7，8 挡 85 km/h 行驶

工况下传动轴激励频率（28~30 Hz 附近）与转向系

统 1 阶垂向弯曲模态耦合，进而导致转向系统振动

加剧。

2.2　行驶传动系统排查　

不同挡位加速行驶下方向盘激励阶次不同，且

原地空挡缓加速工况无异常振动现象，因此将底盘

传动和行驶系统为主要排查方向。

采用阶次分析法进行问题诊断，样车发动机为

四缸形式，发动机点火激励阶次为 2 阶，曲轴激励阶

次为 1 阶，传动轴和轮胎的激励阶次计算公式分

别为

So = 1/it    （1）
St = 1/it im （2）

图 2　定置空挡及 7，8 挡加速行驶方向盘振动对比

Fig.2　Steering wheel vibration comparison under neutral and 
acceleration at 7th and 8th gear

图 3　转向系统模态仿真结果

Fig.3　Modal simulation results of steering system
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其中： So 和  St 分别为传动轴和轮胎的激励阶次；it
为变速箱对应挡位速比；im为后桥主减齿轮速比。

试 验 样 车 变 速 箱 7，8 挡 速 比 分 别 为 1.35 和

1.00，后桥主减齿轮速比为 5.876。根据式（1）、式

（2）计算：7，8 挡加速行驶工况下基于基频的传动轴

激励阶次分别为 0.74 和 1.00；轮胎激励阶次分别为

0.12 和 0.17。传动轴激励阶次与实际测试的阶次特

征一致，因此可初步判断异常振动现象主要由传动

系统所导致。为了准确排查问题产生原因并对理论

分析进行验证，布置如图 4 所示的传动轴吊挂和前

桥振动测点，进行 7，8 挡加速行驶工况测试。

测得 7，8 挡加速行驶工况前后桥和传动轴前后

吊挂振动 colormap 图分别如图 5，6 所示。由图可

见：前后桥在 7，8 挡加速行驶工况下存在对应 0.74
和 1.00 的激励阶次，但由于振幅较低，应为振动传

递导致而非主要振源；传动轴前后吊挂在工况下的

传动轴阶次激励明显，振动振幅明显高于底盘系统

其余各测点，且与理论分析特征基本一致，因此说明

传动轴为异常振动现象的主要贡献。

为更直接了解振动特点，采用工作变形分析方

法（operational deflection shape，简称 ODS）对振动

现象进行复现。该分析方法为各阶模态的线性叠加

与强迫振动的合成，可直接使用各个测量数据查看

某一频率下的实际变形。测试工况为 85 km/h 匀速

行驶近稳态工况，布置方向盘、前后桥、车架和传动

轴吊挂等测点，85 km/h 匀速行驶工况传动轴前后

吊挂振动频谱如图 7 所示。由图可见，工况下各测

点中振动量级最高为传动轴前后吊挂 z向，28.5 Hz
处峰值明显，振幅最大可达 9.68 m/s2。85 km/h 匀

速行驶工况 28.5 Hz 底盘系统工作变形如图 8 所示，

振型信息显示传动轴前后吊挂延 z向平动，且吊挂 z

向振幅最大，方向盘为摆动振型，其余测点均无明显

异常。

图 4 传动轴吊挂和前桥振动测点

Fig.4　Transmission shaft suspension and front axle vibration 
test point

图 5　7，8 挡加速行驶工况前后桥振动 colormap 图

Fig.5　Vibration colormap of front and rear axle at 7th and 
8th gear acceleration

图 6　7，8 挡加速行驶工况传动轴前后吊挂振动 colormap图

Fig.6　Vibration colormap of front and rear drive shaft sus⁃
pension at 7th and 8th gear acceleration

图 7　85 km/h 匀速行驶工况传动轴前后吊挂振动频谱

Fig.7　Vibration spectrum of front and rear shaft suspension 
at 85 km/h speed cruise

图 8　85 km/h 匀速行驶工况 28.5 Hz底盘系统工作变形

Fig.8　28.5 Hz operational deflection shape of chassis system 
at 85 km/h speed cruise
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3 优化方案与验证

结合工况特征、阶次分析以及工作变形分析验

证，可确定高速行驶方向盘剧烈振动现象的激励源

为传动轴，传递路径为转向系统，最终通过方向盘作

为响应点被感知。

解决共振现象最优办法为错开结构固有频率和

激励频率以及抑制激励，而提升系统固有频率最直

接有效的方式为提升系统刚度或减小系统质量。为

充分分析各环节的贡献程度，分别从传递路径和激

励源两方面进行优化整改和验证。

3.1　转向系统优化 （传递路径） 　

为解决因激励频率与结构固有模态频率耦合而

导致的共振问题，优化工作采取优化转向系统结构

以提升模态固有频率的方式，从而减轻方向盘在工

况下的剧烈振动。转向系统仿真模型如图 9 所示，

通过增加转向横梁与前围连接支架，同时更换轻量

化方向盘来优化。

图 10 为转向系统模态仿真优化结果。经仿真

计算，优化转向系统结构后 1 阶垂向弯曲模态频率

从 28.93 Hz 提升至 29.7 Hz。考虑到实车状态下转

向系统内部布置紧促，多数结构为保证其功用性难

以修改调整，因此该方案较为可行，且模态频率提升

已为极限。

对优化后方案进行 8 挡加速工况方向盘振动测

试，分别提取优化和初始状态方向盘振动测点 1 阶

次激励曲线进行对比，8 挡加速行驶工况方向盘 1 阶

次振动对比如图 11 所示。转向系统优化后，加速行

驶至 85 km/h 速度附近方向盘打手感减轻，测试表

明工况下方向盘振动由初始状态的 6.0 m/s2 降至

5.2 m/s2 左右，且优化后出现振动峰值对应的发动

机转速从初始状态下的 1 750 提升至 1 810 r/min。
对转向系统作优化处理可以在一定程度上减轻

高速行驶工况下方向盘剧烈振动，但该现象并未完

全消除，主观感受仍较为明显。

3.2　传动轴激励抑制 （激励端优化） 　

由于传动轴设计关键要素为动不平衡量以及

节 叉 端 和 支 承 端 的 径 向 跳 动 ，所 以 笔 者 对 样 车

3 节传动轴进行动平衡和径跳等参数检测。传动

轴检测记录动不平衡量均为复平后结果，样车初

始状态传动轴检测结果如表 1 所示。传动轴设计

要 求 动 不 平 衡 量 限 值 为 100 g·cm，径 跳 限 值 为

0.60 mm。检测结果表明，前 2 节传动轴节叉端动

不平衡量超出限值达 70%，第 3 节传动轴节叉端

和支承端动不平衡量均超出限值，径跳参数均符

合限值要求。

将初始状态传动轴重新进行动平衡工序，清除

原有平衡片并根据检测情况焊接新平衡片，优化状

态传动轴检测结果如表 2 所示。由表可见，3 节传

动 轴 动 不 平 衡 量 和 径 向 跳 动 均 符 合 设 计 限 值

要求。

将复动平衡后的传动轴进行装车验证，测试

工况及测点布置与上述一致，提取传动轴 1 阶次

激励曲线进行对比，各状态 8 挡加速行驶方向盘

1 阶次振动对比如图 12 所示。经转向系统避频优

图 9　转向系统仿真模型

Fig.9　Steering system simulation model

图 10　转向系统模态仿真优化结果

Fig.10　Optimization results of steering system modal simula⁃
tion

图 11　8 挡加速行驶工况方向盘 1 阶次振动对比

Fig.11　Steering wheel first order vibration comparison accel⁃
erated at 8th gear
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化和传动轴复动平衡工序后，样车加速行驶至 85 
km/h 速度工况方向盘振动值降低至 3.1 m/s2 左

右，主观驾评方向盘仅有路面激励，打手感现象基

本消除，且其余速度行驶过程中方向盘振动表现

无新增异常。

为了对传动轴动平衡过程能力进行评估，采用

正态 Capability Sixpack 分析展示方法，该方法可将

控制图、正态概率图、能力直方图等质量工具合并到

一个图中展示，以便于对全局过程能力进行评估。

制造现场抽取一批传动轴进行动平衡检查，传动轴

动平衡过程能力评估如图 13 所示。由图可以得出

以下结论。

1） Ⅰ控制图和移动极差控制图表明：数据点均

在控制限之内围绕数据中心线随机变化，且未显示

出任何趋势或模式，动平衡过程在 40 个子组之间都

是稳定的，均落于 ULC（控制上限）与 LCL（控制下

限）之间。

2） 正态概率图表明：数据点几乎落在沿拟合

（中间）线的一条直线上，且 P值为 0.873，远大于

0.05，因此可满足正态分析的假设，可对动平衡过程

的能力进行分析。

3） 能力直方图表明：样本数据较为符合正态分

布，整体实曲线与组内虚线对齐紧密，即说明生产过

程稳定，子组件无明显变异情况。

4） 能力图表明：过程绩效指数 Ppk 值为 1.77，
高于要求限值 1.67，即试生产或小批量生产过程中

上下线控制与现场控制能力较强；过程能力指数

Cpk 值为 1.63，高于要求限值 1.33，即工程能力充

足，生产制造过程状态良好可维持现状，大批量生产

图 12　各状态 8 挡加速行驶方向盘 1 阶次振动对比

Fig.12　First order vibration comparison of steering wheel 
accelerated at 8th gear in each state

表 1　初始状态传动轴检测结果

Tab.1　Initial state drive shaft test results

传动轴

1 节

2 节

3 节

节叉端

动不平衡量/
(g·cm)

170
170
120

径跳/
mm

0.50
0.40
0.43

支承端

动不平衡量/
(g·cm)

80
90

130

径跳/
mm

0.15
0.30
0.50

表 2　优化状态传动轴检测结果

Tab.2　Optimized state drive shaft test results

传动轴

1 节

2 节

3 节

节叉端

动不平衡量/
(g·cm)

70
30
80

径跳/
mm

0.40
0.50
0.55

支承端

动不平衡量/
(g·cm)

50
30
60

径跳/
mm

0.13
0.30
0.45

图 13　传动轴动平衡过程能力评估

Fig.13　Capability evaluation for dynamic balancing process of drive shaft
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过程控制能力较强。

综上所述，传动轴生产与动平衡过程可满足设

计要求。

4 结束语

对某商用车高速行驶方向盘剧烈振动问题进行

分析与研究，结合阶次分析和工作变形分析手段排

查出关键影响因素，采取仿真分析手段确定结构优

化方向。通过传递路径的优化和对传动轴动不平衡

量的控制，85 km/h 速度及以上的剧烈振动问题大

幅改善，传动轴激励阶次最大振动幅值可从 6.0 降

至 3.1 m/s2，主观驾评方向盘仅有路面激励，打手感

现象基本消除，且其余速度行驶过程中方向盘振动

表现无新增异常。剖析了传动轴动不平衡量的关键

影响，并对实际工作中传动轴动平衡过程能力评估

即控制图、正态概率图和能力指数在零部件生产控

制中的应用做出阐述，为后续整车开发、问题整改以

及零部件管控工作提供借鉴经验。
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