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非路面车辆驾驶室六足并联悬架系统设计
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摘要：设计了一种六足并联悬架系统用于拖拉机驾驶室减振，由于悬架系统的几何参数和物理参数难以确定，首先

基于拉格朗日方程推导 ６自由度振动模型，以驾驶室 ６个方向固有频率和悬架系统阻尼比、解耦度为优化目标，建

立多目标优化数学模型，运用灵敏度方法对该系统进行优化设计研究，最后与目前拖拉机橡胶衬垫驾驶室悬置系

统进行比较，结果证明其具有良好的减振效果，同时为该悬架系统被动控制参数的选择提供理论依据。
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　　引言

农用车辆、工程车辆和军用车辆等非路面车辆

所处工作环境复杂，行驶路况恶劣，造成驾驶室各方

向振动都比较剧烈，对车辆的乘坐舒适性和驾驶员

的健康造成严重影响
［１－３］

。目前传统的农业车辆驾

驶室悬架系统隔振措施简陋，主要考虑垂直方向的

隔振
［４－７］

，然而在非路面车辆的行驶过程中，由于各

个激振源传递到车辆驾驶室为空间多维振动，因此，需

要研发一种能从６个方向（３个平移方向和３个转动方
向）对驾驶室进行减振的悬架系统，最大程度地降低车

辆振动对驾驶员的影响，提高人体乘坐舒适性。

六足并联悬架因结构简单、可以实现６自由度
减振而逐渐引起人们关注。目前，有关 ６自由度并
联机构的研究大多数集中在多维减振平台方

面
［８－９］

，而把六足并联悬架用到农业车辆（如拖拉

机）驾驶室减振方面研究还鲜见报道
［１０］
。

本文以非路面车辆———常发 ＣＦ７００型拖拉机
为研究对象，建立拖拉机驾驶室六足并联悬架自由

振动系统的动力学模型，考虑其设计是综合考虑多

参数多目标非线性规划问题，运用灵敏度的方法，建

立优化数学模型，对其进行设计参数优化设计研究。

１　驾驶室六足并联悬架自由振动模型建立

１１　驾驶室六足并联悬架系统力学模型
驾驶室六足并联悬架是在空间按一定规律布置

于驾驶室底部和车架之间的 ６条减振支链，实现
６自由度的减振和导向作用，如图 １所示。Ｓｔｅｗａｒｔ

机构具有结构简单、运动学解耦度高等优点，所以选

取 Ｓｔｅｗａｒｔ机构为六足并联悬架的基本结构形
式

［１１］
。与坐标轴呈一定角度的弹簧 液力阻尼器两

端用球铰连接于驾驶室底板和车架上，静平衡位置

上下铰接点的位置决定了悬架的几何结构特性。根

据静平衡的要求，选择驾驶室六足并联悬架的布置

方式为正六边形分布，如图２所示。

图 １　驾驶室六足并联悬架系统力学模型

Ｆｉｇ．１　Ｍｅｃｈａｎｉｃａｌｍｏｄｅｌｏｆｃａｂｈｅｘａｐｏｄｐａｒａｌｌｅｌ

ｓｕｓｐｅｎｓｉｏｎｓｙｓｔｅｍ
　
为了便于研究，把六足并联系统简化为线性系

统，作如下假设：驾驶员与座椅的连接为刚性连接，

并且在设计中座椅与驾驶室之间为刚性连接；球面

副摩擦、各元件间隙忽略不计；驾驶室在静平衡位置

附近作微幅振动。

建立定坐标系 Ｏｘｙｚ。在拖拉机静止时，以驾驶
室 驾驶员系统质心 Ｏ为原点，ｘ轴正向为车辆的前
进方向，ｙ轴正向为前进方向的左侧，ｚ轴正向为竖
直向上。该坐标系相对地面固定不动。



图 ２　正六边形布置铰接点位置俯视图

Ｆｉｇ．２　Ｒｅｇｕｌａｒｈｅｘａｇｏｎａｌａｒｒａｎｇｅｍｅｎｔｏｆ

ｌｏｃａｔｉｏｎｏｆｈｉｎｇｅｐｏｉｎｔｔｏｐｖｉｅｗ
　
建立驾驶室连体坐标 Ｏ′ｘ′ｙ′ｚ′。在车辆运动过

程中，以驾驶室 驾驶员系统质心 Ｏ′为原点，ｘ′轴正
向为车辆的前进方向，ｙ′轴正向为前进方向的左侧，
ｚ′轴正向为竖直向上。在初始静平衡位置时，连体
坐标与定坐标重合。

如图 １所示，驾驶室质心底板投影为中心原点
Ｏ（０，０，０），考虑连接空间后，上铰接点布置为驾驶
室底板平面内部最大的正六边形，如图 ２所示，其
６个上铰接点为 Ａ１（４９６，０，０）、Ａ２（２４８，４３０，０）、
Ａ３（－２４８，４３０，０）、Ａ４（－４９６，０，０）、Ａ５（－２４８，
－４３０，０）、Ａ６（２４８，－４３０，０）。ｘ、ｙ向振动要求对称
一致性，考虑各下铰接点与上铰接点 ｘＯｙ面投影偏
移量 ｘ、ｙ相等为 ａ，车架在底板下方 ｈ处。则下铰
接点为：Ｂ１（４９６－ａ，－ａ，－ｈ），Ｂ２（２４８＋ａ，４３０＋
ａ，－ｈ），Ｂ３（－２４８－ａ，４３０－ａ，－ｈ），Ｂ４（－４９６＋
ａ，ａ，－ｈ），Ｂ５（－２４８－ａ，－４３０－ａ，－ｈ），Ｂ６（２４８＋ａ，
－４３０＋ａ，－ｈ）。
因此，该悬架系统的设计参数可以确定为两个

物理参数：每个支路弹簧刚度 ｋ和阻尼器阻尼系数
ｃ。两个几何参数：偏移量 ａ和悬架高度 ｈ。
１２　驾驶室六足并联悬架系统动力学模型建立

根据多自由系统振动理论，在质心连体坐标系

Ｏ′ｘ′ｙ′ｚ′中，驾驶室六足并联悬架自由振动运动微分
方程可表示为
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式中　ｑ———广义坐标，即（ｘ，ｙ，ｚ，θｘ，θｙ，θｚ）
Ｔ

Ｍ———质量矩阵　　Ｋ———刚度矩阵
Ｃ———阻尼系数矩阵
ｍ１———驾驶员质量，一般为８０ｋｇ
ｍ２———驾驶室质量
Ｋｉ———第 ｉ个弹性元件在弹性主轴坐标系中

的刚度对角阵

ｋｉ———第 ｉ个弹性元件的轴向刚度，建模初始
刚度为１５０００Ｎ／ｍ

根据常发 ＣＦ７００型拖拉机确定驾驶室质量为
３５４ｋｇ，将质量叠加，整个驾驶室 座椅 驾驶员质量

系统质量为４４０ｋｇ（圆整）。
将驾驶室 座椅 驾驶员质量系统的质心转动惯

量合成为 Ｊ，根据惯性张量平行轴定理得到系统绕
动坐标轴的转动惯量 Ｊｘｘ、Ｊｙｙ、Ｊｚｚ；系统绕动坐标轴的
惯性积 Ｊｘｙ、Ｊｙｚ、Ｊｘｚ。
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假设第 ｉ根弹性 阻尼元件上铰接点 Ａｉ位置坐
标为（ｘｉＡ，ｙｉＡ，ｚｉＡ），下铰接点 Ｂｉ位置坐标为（ｘｉＢ，ｙｉＢ，
ｚｉＢ），则每根弹性 阻尼元件的刚度 ｋｉ在连体坐标系

图 ３　正六边形布置铰接点位置俯视图

Ｆｉｇ．３　Ｒｅｇｕｌａｒｈｅｘａｇｏｎａｌａｒｒａｎｇｅｍｅｎｔｏｆ

ｌｏｃａｔｉｏｎｏｆｈｉｎｇｅｐｏｉｎｔｔｏｐｖｉｅｗ

Ｏ′ｘ′ｙ′ｚ′中方向角可表示为 αｉ、βｉ、γｉ，如图 ３所示。
其中方向余弦可表示为

ｃｏｓαｉ＝
ｘｉＡ－ｘｉＢ
｜ＡｉＢｉ｜

　ｃｏｓβｉ＝
ｙｉＡ－ｙｉＢ
｜ＡｉＢｉ｜

　ｃｏｓγｉ＝
ｚｉＡ－ｚｉＢ
｜ＡｉＢｉ｜
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设某一支路的弹性 阻尼元件铰接点 Ａｉ位置坐
标为（ｘｉ，ｙｉ，ｚｉ），物理坐标与广义坐标之间的变换阵
Ｅｉ可表示为
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第 ｉ个阻尼元件在阻尼主轴坐标系中的阻尼对
角阵为
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初始阻尼系数为１８５０Ｎ·ｓ／ｍ。

２　驾驶室六足并联悬架系统优化设计数学
模型

２１　多目标优化设计的数学模型
设由设计参数向量 ｘ确定的系统振动模型的特

征量为 ｆＡ（ｘ），相应的目标向量为 ｆＥ，其中特征量

ｆＡ（ｘ）可以是模态频率和振动耦合度
［１２］
，也可以是

它们之间的组合。对于优化设计问题，目标是寻求

设计参数向量 ｘ使得特征量 ｆＡ（ｘ）与目标向量 ｆＥ之
间达到最佳。因此，基于特征量 ｆＡ（ｘ）和目标向量
ｆＥ的优化问题可描述为

ｍｉｎＦ（ｘ）
ｓ．ｔ．ｘ＝（ｘ１，ｘ２，…，ｘｎ）

　　 ｘｔ∈［ａｔ，ｂｔ］（ｔ＝１，２，…，ｎ
{

）

（５）

其中 Ｆ（ｘ）是由特征量 ｆＡ（ｘ）和试验结果 ｆＥ所确定
的极小化目标函数。

基于动力学模型特征量模态频率、振动耦合度，

建立固有频率目标函数 ｒｍ（ｘ）和振动耦合度目标函
数 ｅｍ（ｘ）为

ｒｍ（ｘ）＝
ｆＡｍ（ｘ）－ｆＥｍ

ｆＥｍ
　（ｍ＝１，２，…，Ｍ） （６）

ｅｍ（ｘ）＝１－Ｅｍ（ｘ）　（ｍ＝１，２，…，Ｍ） （７）
式中　ｍ———动力学模型阶数

由式（６）可知，频率目标函数定义为频率相对
误差 ｒｍ（ｘ），频率指标越接近 ０，优化设计后动力学
模型计算频率越接近目标频率。

由式（７）可知，振动耦合度目标函数 ｅｍ（ｘ）越
小，优化设计后的动力学模型各广义坐标间耦合程

度越小，即解耦度越大。

由式（５）～（７），基于固有频率目标函数 ｒｍ（ｘ）
和振动耦合度目标函数 ｅｍ（ｘ）的驾驶室六足并联悬
架系统优化设计问题可表述为多目标优化问题

（Ｍｕｌｔｉｏｂｊｅｃｔｉｖｅｏｐｔｉｍｉｚａｔｉｏｎ，ＭＯ），即

ｍｉｎＦ（ｘ）＝（ｒ１（ｘ），…，ｒｍ（ｘ），ｅ１（ｘ），…，ｅｍ（ｘ））
Ｔ
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Ｔ

　　ｘｔ∈［ａｔ，ｂｔ］　（ｔ＝１，２，…，ｎ
{

）

（８）
其中 Ｆ（ｘ）是关于 ｒｍ（ｘ）和 ｅｍ（ｘ）（ｍ＝１，２，…，Ｍ）
的极小化目标向量。

２２　基于灵敏度优化设计方法
设初始动力系统设计参数为 ｘ０，特征量 ｆＡ（ｘ）

是其隐函数，可以是模态频率、振动耦合度或者是其

组合。ｆＡ（ｘ）在 ｘ０处泰勒展开为
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对于多个特征量｛ｆＡ｝，式（９）可以写成
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其中 Δｆ｛ｆＡ（ｘ）｝－｛ｆ（ｘ０）｝ （１０）
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（１２）

式中　Δｘ———设计参数修改量
Ｓ———灵敏度矩阵　　ｎｆ———特征量个数
ｎ———设计参数个数

基于灵敏度的优化设计方法，以式（１０）为出发
点，将其归结为约束非线性规划问题

ｍｉｎ
ｘ
‖Δｆ（ｘ）‖２

２
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（１３）

一般采用推广的 Ｇａｕｓｓ Ｎｅｗｔｏｎ［１３］法求解。
针对驾驶室六足并联悬架动力学模型，若利用

固有频率和振动耦合度，则残差向量和灵敏度矩阵

分别为
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式中　ｒ^ｍ（ｘ）———频率绝对残差
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３　驾驶室六足并联悬架系统参数优化设计

　　为了提高驾驶室六足并联悬架多自由度振动系
统减振性能，考虑以系统固有频率、振动耦合度作为

优化目标，选择偏移量 ａ和悬架高度 ｈ、每个支路弹
簧刚度ｋ、阻尼器阻尼系数ｃ为设计参数进行优化设
计。

３１　固有频率和振动耦合度计算

根据驾驶室降噪要求
［１４］
，驾驶室悬架高度 ｈ一

般选择１８０～２２０ｍｍ。根据空间布置要求以及系统
对称性特征，坐标偏移量 ａ一般选择０～６０ｍｍ。根
据经验公式

［１５］
，初步估计刚度 ｋ在 ５～２５ｋＮ／ｍ。

据此，初步估计阻尼系数 ｃ在０７～３ｋＮ·ｓ／ｍ。
将计算得到的 Ｍ、Ｋ、Ｃ代入式（１），即可得到

人椅悬架系统的自由振动运动微分方程。其中矩阵

Ｃ与矩阵 Ｋ形式相同。利用 Ｍａｔｌａｂ中的 ｅｉｇ函数编
制程序可快速计算出相应的 ６阶固有频率、固有振
型及各个自由度振动耦合度。

一般来讲，非路面车辆整车的各向固有频率分

别为：侧倾频率为 ４３Ｈｚ、垂向频率为 ２５Ｈｚ、俯仰
频率为２Ｈｚ、横摆频率为１７Ｈｚ、横向和纵向的频率
为１６Ｈｚ。在这共振频率附近会对驾驶室产生较大
的激振。

在驾驶室 驾驶员响应系统中，主要考虑驾驶员

敏感频段。人体最敏感频率为：垂直振动４Ｈｚ，前进
方向振动 ０６２９５Ｈｚ，侧向振动 ０６５２Ｈｚ。当人体
振动在上述频率附近，即使短时间，人体也会感觉十

分不适。而频率在 ０５Ｈｚ以下的振动则可能会引
起各种不希望的影响。

因此，根据移频法确定 ６阶频率［ｆＥｘ，ｆＥｙ，ｆＥｚ，
ｆＥθｘ，ｆＥθｙ，ｆＥθｚ］的目标值选择为［１１５，１１５，１８，
３０９，１４４，１２２］，权重选择为［１５，１５，２，１，１５，
０５］；确定６阶自由度对应的振动耦合度目标值为
［１，１，１，１，１，１］，权重为１。
３２　优化设计过程及结果分析

假设驾驶室六足并联悬架系统阻尼比为

Ｒａｙｌｅｉｇｈ阻尼，可以相似对角化，该系统的第 ｊ阶阻
尼比可以表示为

ζｊ＝
ｃ
２ｋωｊ

（１６）

综合考虑到加速度传递率和位移传递率的

影响，主向阻尼比选择在 ０６～０７，其他方向尽
量满足在 ０６～０７，取小于 ０７，尽量接近 ０７
的数。

基于灵敏度的优化设计结果如图４～６所示，各
参数在优化设计前、后比较如表２所示。

图 ４　参数收敛图

Ｆｉｇ．４　Ｐａｒａｍｅｔｅｒｃｏｎｖｅｒｇｅｎｃｅ
　

图 ５　频率收敛图

Ｆｉｇ．５　Ｆｒｅｑｕｅｎｃｙｃｏｎｖｅｒｇｅｎｃｅ
　

图 ６　振动耦合度收敛图

Ｆｉｇ．６　Ｖｉｂｒａｔｉｏｎｃｏｕｐｌｉｎｇｄｅｇｒｅｅｏｆｃｏｎｖｅｒｇｅｎｃｅ
　

表 ２　几何参数和物理参数

Ｔａｂ．２　Ｇｅｏｍｅｔｒｉｃａｌａｎｄｐｈｙｓｉｃａｌｐａｒａｍｅｔｅｒｓ

　　　参数 优化前 优化后

坐标偏移量 ａ／ｍｍ ３０ ５５

高度 ｈ／ｍｍ ２００ ２１０

悬架刚度 ｋ／（Ｎ·ｍ－１） １５０００ １０７００

悬架阻尼系数 ｃ／（Ｎ·ｓ·ｍ－１） １８５０ １３００

　　由图 ４～６可知：迭代次数 ２０次时，１～６阶频
率相对误差都收敛，最大误差为 ５％；振动耦合度都
在０９０以上。优化后的频率接近目标值、振动耦合
度符合要求。

３３　结果验证
为了验证优化结果，对驾驶室橡胶衬垫悬置剪
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式座椅的拖拉机在国家标准百米跑道上以 １２ｋｍ／ｈ
时速行驶，通过测量获得驾驶室、座椅面 Ｘ、Ｙ、Ｚ三
向振动。驾驶室测量传感器布置如图７所示。

图 ７　驾驶室三向加速度传感器

Ｆｉｇ．７　３ａｘｉａｌｄｉｒｅｃｔｉｏｎａｃｃｅｌｅｒａｔｉｏｎｓｅｎｓｏｒｏｎｃａｂ
　
运用 ＡＤＡＭＳ对拖拉机平顺性进行评价，根据

图７所示的测量点的位置作为虚拟样机的输出位
置，优化结果设置为系统参数，通过仿真结果计算获

得六足并联悬架驾驶室底板、座椅椅面连体坐标 Ｘ、
Ｙ、Ｚ向加速度均方根，比较结果如表３所示。

表 ３　驾驶室、座椅三向加速度均方根

Ｔａｂ．３　Ｃａｂｔｗｏｍｏｕｎｔｉｎｇｗａｙｃａｂ，ｓｅａｔｔｈｒｅｅ

ａｃｃｅｌｅｒａｔｉｏｎｒｍｓ ｍ／ｓ２

驾驶室悬置

方式

驾驶室 座椅

Ｘ Ｙ Ｚ Ｘ Ｙ Ｚ

六足并联悬架 ２１０７ ０６４０ １０３８ ２３２７ ０５９８ １５３７

橡胶衬垫悬置 １４０６ １４３４ ２３７３ ２９９２ １７１９ ２３４０

　　由表３可知，当拖拉机在作业工况行驶速度时，
优化设计的六足并联悬架 Ｙ、Ｚ向驾驶室振动加速
　　

度均方根是橡胶衬垫悬置的 ４５％、４４％。但 Ｘ向振
动变恶劣，加速度均方根是橡胶衬垫悬置 １４９９倍，
可能是由于悬架６个支链分布产生俯仰造成的。

因为悬架对驾驶室的减振效果可传递至座椅，

所以座椅椅面 Ｘ、Ｙ、Ｚ向振动加速度均方根是橡胶
衬垫悬置的７８％、３５％、６６％，均有较大程度降低。

如果只考虑坐椅面传递加速度对驾乘人员舒适

性影响，根据农林轮式拖拉机驾驶员全身振动的评

价指标可以计算出车速 １２ｋｍ／ｈ时，驾驶室橡胶衬
垫悬置拖拉机座椅面三向加速度加权均方根为

５３６８ｍ／ｓ２，而驾驶室六足并联悬架座椅面三向加
速度加权均方根为 ３６９８ｍ／ｓ２，减小了 ７０％，减振
效果比较好。

４　结论

（１）根据多维减振平台，设计了驾驶室六足并
联悬架系统，基于拉格朗日方程建立了该结构 ６自
由度振动系统的动力学模型。

（２）选择六足并联悬架系统几何参数：坐标偏
移量 ａ、驾驶室悬架高度 ｈ、物理参数悬架刚度 ｋ、阻
尼系数 ｃ为设计参数。以该系统６个方向固有频率
和阻尼比、解耦度为优化目标，建立优化目标数学模

型，基于传统敏度方法对该系统进行优化设计研究。

（３）设计的六足并联悬架系统和传统的橡胶衬
垫悬置系统进行了比较，结果证明了其具有良好的

减振效果。
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