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基于模型标定的重型卡车座椅动态舒适性仿真研究
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摘要：为了减轻重型卡车驾驶员的疲劳，增加了减振机构来提高座椅的动态舒适性。提出一种基

于模型标定的座椅动态舒适性研究方法。首先通过台架试验得到了空气弹簧的刚度和阻尼器的阻

尼参数。然后对座椅进行模态试验和传递率特性试验，获得座椅模态频率与传递率信息，采用迭

代寻参的方法确定连接部位的刚度和阻尼参数，从而建立准确的有限元模型。最后进行模态、传

递率和随机振动仿真分析，通过仿真结果评估座椅动态舒适性。结果表明，仿真与试验的模态频

率误差小于 3%，传递率峰值误差小于 10%，且该座椅固有频率与人体敏感频率不重合，座椅在

非共振频率段的传递率较小。降低共振频率下传递率的波峰值与响应点的均方根加速度值可以提

高座椅的动态舒适性。
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Abstract: In  order  to  reduce  the  fatigue  of  drivers  in  heavy  duty  trucks,  a  damping  mechanism  was
added  to  improve  the  dynamic  seat  comfort.  A  dynamic  comfort  analysis  method  based  on  model
calibration was proposed. Firstly, the stiffness of air spring and the damping coefficient of damper were
obtained by bench tests. Then the modal test and transmissibility characteristic test of seat were carried
out  to  obtain  the  modal  frequency  and  transmissibility.  The  stiffness  and  damping  parameters  of  the
connection parts were obtained by iterative optimization, and an accurate finite element analysis (FEA)
model  was  established.  Finally,  the  modal,  transmissibility  and  random  vibration  analysis  were
implemented  to  evaluate  the  dynamic  seat comfort  by  simulation  results.  The  results  show  that  the
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modal frequency error between FEA and test is less than 3%, and the peak transmissibility error is less
than 10%. The natural frequency of the seat does not coincide with the sensitive frequency of the human
body,  and  the  seat transmissibility is  small  in  the  non-resonant  frequency  range.  To  improve  the
dynamic  seat comfort,  it  is  necessary  to  reduce  the  peak  transmissibility  and  the  root-mean-square
acceleration value at the response point at the resonant frequency.
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重型卡车工作环境恶劣，振动、噪声大，其

座椅的动态舒适性不仅关系着驾乘体验，还关系

着乘员的安全和身体健康。人体处于不良振动环

境中的疲劳过程会加快[1]，当外界振动的频率与人

的内脏器官的固有频率相近时，内脏器官会因发

生共振受到严重损伤。因此研究重型卡车座椅的

动态舒适性十分必要。

座椅动态舒适性是指汽车行驶时人体的乘坐

感受。研究座椅动态舒适性一般可从避开人体共

振频率及尽可能地使振动衰减两方面进行[2-4]。在

研究方法上主要有试验研究与仿真分析两种[5]。金

开利[6] 对座椅骨架进行模态仿真，利用 LMS数据

采集系统进行试验模态验证，通过正交试验法确

定了模态最差的座椅位置。彭波 [7] 比较了整车座

椅仿真模态与单体座椅试验模态的结果，研究了

座椅安装点对座椅动态舒适性的影响。但上述研

究均将座椅零部件连接进行了简化处理，没有考

虑连接部位的刚度和阻尼参数的选择问题。文献

[8-9]对零部件连接处的刚度和阻尼参数进行了测

量，但需要搭建试验平台及特制夹具，成本高、

周期长，无法对不能拆解的复杂结构进行多处连

接刚度和阻尼参数的测量。文献 [10-12]采用多自

由度动力学模型研究座椅的减振性能，但并未建

立精确的有限元模型，不能得到座椅上选定响应

点的振动传递情况与振动幅度大小。

针对具有减振机构的重型卡车座椅，提出一

种基于模型标定的座椅动态舒适性研究方法，通

过仿真与试验对标建立准确的座椅有限元模型，

对座椅有限元模型进行仿真，获得座椅模型振动

响应信息，据此客观评价座椅动态舒适性。

 1    座椅空气弹簧与阻尼器的力学特
性试验

座椅空气弹簧和阻尼器是座椅减振机构的重

要组成部分，决定了减振机构的性能。空气弹簧

刚度参数和阻尼器阻尼系数与制造安装工艺、使

用条件等有关，如果直接从产品供应商提供的性

能参数数据获取，会存在一定的误差，故通过空

气弹簧和阻尼器的台架试验获取。

 1.1    座椅空气弹簧台架试验

通过空气弹簧台架试验确定有限元模型中空

气弹簧的刚度参数。使用岛津 100 kN电子拉伸试

验机对空气弹簧进行压缩测试，如图 1所示，通

过气压控制器设置空气弹簧的工作气压为 0.4 MPa，
通过力、位移传感器获取座椅空气弹簧力–位移特

性曲线，如图 2所示。
  

气压控制器 空气弹簧
 

图 1    座椅空气弹簧压缩试验装置

Fig.1    Compression test apparatus of seat air spring
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图 2    座椅空气弹簧力–位移曲线

Fig.2    Force-displacement curve of seat air spring
 

图 2中 OA段为线性刚度段，这时气压控制器

保持输入气压大小，随着拉伸试验机对空气弹簧

施加压力，空气弹簧有效体积减小，气压增大；
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AB段气压控制器开始卸压，气腔内气压开始趋于

稳定；BC段气压保持稳定。由于座椅空气弹簧工

作状态是气压控制阀保持输入气压大小不变，故

选取 OA段数据拟合空气弹簧刚度值。座椅空气弹

簧刚度计算公式为

K =
F
V

（1）

式中：K为空气弹簧刚度；F为拉伸力；V为对应

的位移。由式（1）得到空气弹簧的等效刚度为

77.96 N/mm。

 1.2    座椅阻尼器台架试验

通过阻尼器台架试验确定有限元模型中阻尼

器的阻尼系数。使用 MTS动态加载试验机对座椅

阻尼器进行拉伸压缩试验。图 3为测试阻尼器

80%行程 32  mm下，频率分别为 0.328， 0.657，
0.985，1.303 Hz的力–位移特性曲线。

图 3(a)中，OAB为拉伸行程，BCO为压缩行

程，不同线型代表此行程下不同频率下的阻尼器

力–位移特性曲线。由于试验机工装问题，测试结

果存在空行程 OA段与 BC段，计算阻尼系数应修

正这些数据，将未受空行程影响的数据对称补

全，获得图 3(b)所示的修正曲线。根据阻尼器的

力–位移曲线，采用迟滞回线法计算迟滞阻尼系

数[13]，然后转换为等效阻尼系数。

δ =
s
ω2πl2

（2）

s

ω

式中：δ为等效阻尼系数； 为力–位移迟滞回路面

积； 为当前输入频率；l为阻尼器工作行程。计

算得到等效阻尼系数见表 1。由于阻尼器工作时行

程及其对应的频率均在变化，将等效阻尼系数进

行加权平均处理，在所有频率的加权系数相同的

情况下，其值为 89 Ns/mm。
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图 3    阻尼器行程为 32 mm 时的力–位移曲线

Fig.3    Force-displacement curve with the damper stroke 32 mm
 

 
 

表 1    等效阻尼系数

Tab.1    Equivalent damping coefficient
 

频率/Hz 等效阻尼系数/(Ns·mm−1)

0.328 79.9

0.657 88.1

0.985 92.7

1.303 95.5

 

 2    整椅模态试验与传递率特性试验

重型卡车座椅模态试验与传递率特性试验目

的是获取座椅的模态信息及振动传递特性，基于

实测数据确定有限元模型的刚度阻尼参数。

 2.1    整椅模态试验

重型卡车座椅的模态试验使用力锤敲击法。

由于需测得减振机构与座椅坐盆及靠背的模态振

型，将 16个三向加速度传感器分别对称安装于座

椅骨架两侧。图 4(a)为左侧传感器的布置方案，

定义坐标系 X方向为座椅前后方向，Y方向为座椅

左右方向，Z方向为座椅上下方向。使用力锤分别

从 X，Y，Z方向敲击座椅靠背上部骨架。通过

LMS数据采集测试系统获得座椅各阶的固有频

率，如表 2所示。需要指出的是，理论上第一阶

振型应是座椅上下 Z方向的振动，因为座椅含有

减振机构，整体 Z向刚度最小，但由于该振型对

应频率过小，试验无法测得。
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 2.2    整椅传递率特性试验

传递率特性试验在振动台上进行。因为需要

了解减振系统及调角器处的振动传递情况，所以

选择将 3个加速度传感器安装于坐盆骨架处

point1、调角器连接处 point2、靠背骨架近调角器

处 point3，如图 4(b)所示。设置振动台振动信号为

正弦扫频信号，扫频范围为 0.8～20 Hz，扫频步

进 0.1 Hz，恒定位移 1 mm。LMS数据采集系统采

集各加速度传感器的加速度响应，计算响应点与

参考点（振动台中心）加速度数据的比值，即传递

率 H。绘制各响应点频域下的传递率曲线，如图 5
所示，各传递率波峰点的数据见表 3。

图 5(a)为振动台 X向振动扫频工况下各响应

点的传递率曲线，传递率曲线波峰出现在 9 Hz
处，且经过波峰后迅速下降，此频率为座椅 X向

共振频率，6.25 Hz处有不明显波峰是由 Y向振动

共振引起。图 5(b)为振动台 Y向振动扫频工况下

各响应点的传递率曲线，波峰出现在 6.25  Hz
处，且经过波峰后迅速下降，此频率为座椅 Y向

共振频率。图 5(c)为振动台 Z向振动扫频工况下

各响应点传递率曲线，波峰出现在 6.25 Hz处，且

经过波峰后迅速下降，波峰传递率数值与 X向、

Y向波峰传递率数值相比较小，且与 Y向共振频率

重合，是由 Y向共振引起。由试验数据可知，传

递率试验座椅各向共振频率与模态测得的各向振

型所对应的频率相比，数值均有减小。造成这种

差距的原因是模态试验和传递率试验的激励位置

和方法不同：为了测得座椅骨架的大部分振型，
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图 4    试验传感器布置方案

Fig.4    Sensor layout scheme for test
 

表 2   座椅模态振型及固有频率

Tab.2    Modal shapes and natural frequencies of seat
 

阶数 模态振型 固有频率/Hz

1 座椅上下运动 –

2 座椅左右摆动 8.816

3 座椅前后俯仰 13.495

4 座椅扭转 26.740
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图 5    各响应点 X,Y,Z 方向传递率曲线

Fig.5    Transmissibility curves in X, Y and Z directions of each response point
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模态试验从座椅骨架上端激励，而传递率试验在

振动台上，是从座椅底部激励的。由于重型卡车

座椅的上下部分通过减振机构连接，而减振机构

刚度相对于座椅骨架上部的刚度要小得多，因此

传递率试验从底部激励，经减振机构吸收部分振

动，导致峰值所对应的频率相对于共振频率有所

减小。

 3    有限元模型及其参数确定

 3.1    有限元模型

采用 HyperMesh建立重型卡车座椅的有限元

模型，如图 6所示。

座椅骨架主要由薄壁圆管和钣金件两种结构

组成，在划分网格时均采用壳单元，安全带锁扣

与坐盆垫片以及减振机构圆柱体连接杆零件采用

四面体或者六面体单元模拟。减振机构的空气弹

簧使用 CELAS1单元设置一个线性刚度来模拟，

阻尼器使用 CDAMP1单元设置阻尼系数来模拟。

泡 沫 及 其 他 附 件 简 化 为 用 RBE3连 接 质 量 点

CONM2单元的方式表现。座椅靠背弹簧采用

1D单元进行模拟。对于部件间的连接，除了使用

CBAR单元与 RBE2单元模拟螺栓连接外[7]，还使

用了 CBUSH单元来定义连接处的刚度参数与阻尼

参数。

 3.2    连接处参数分析和确定

座椅连接处的参数对振动性能有重要影响，

采用试验与仿真结合的办法，通过仿真和试验值

的对标，确定对振动性能敏感的连接处参数。

 3.2.1   整椅模态灵敏度分析

座椅模型需设置多处连接参数，如：剪杆前

端滑道处连接的 Y，Z平动方向的刚度参数 Sk2，S k3；
剪杆后端转轴处 X，Y，Z平动方向刚度参数 Bk1，
Bk2，Bk3；调角器连接处 Y向转动刚度参数 Rk5；
调节滑轨连接处 Y，Z平动方向刚度参数 Tk2，Tk3。
连接部位及坐标系如图 7所示。

 
 

Z Z
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调节滑轨 Tk2，Tk3

剪杆前端滑道 Sk2，Sk3 剪杆后端转轴 Bk1，Bk2，Bk3 调角器 Rk5 
图 7    各连接参数示意图

Fig.7    Schematic diagram of connection parameters
 

设置上述参数为设计变量，座椅模态仿真第

2，3，4阶固有频率为响应，通过计算响应对设计

变量的偏导数来分析灵敏度。灵敏度的正负表示

变量与响应之间的正负相关性，灵敏度绝对数值

的大小表示这种相关关系的剧烈程度，结果如图 8
所示。

通过对影响座椅固有频率的刚度参数的灵

敏度分析，剪杆前端滑道 Y平动方向刚度参数

Sk2 对第 4阶频率影响最大，剪杆前端滑道 Z平

动方向刚度 Sk3 对第 2，3阶频率影响最大，故

选择剪杆前端滑道 Y，Z平动方向刚度 Sk2，Sk3
作为后续优化寻参的变量，以提高计算效率。

 

表 3   传递率曲线波峰点的数值

Tab.3    Data at peaks of transmissibility curves
 

响应点 X向频率/Hz(H) Y向频率/Hz(H) Z向频率/Hz (H)

point1 9.00 (1.36) 6.25 (1.81) 6.25 (1.74)

point2 8.75 (1.68) 6.25 (2.96) 6.25 (1.66)

point3 9.25 (3.74) 6.20 (5.58)  6.25 (1.35）

 

RBE3
RBE2

CONM2

CBAR

CBUSH

阻尼器 CDAMP1 空气弹簧 CELAS1 
图 6    重型卡车座椅有限元模型

Fig.6    Finite element model of heavy truck seat
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 3.2.2   连接处刚度参数确定

使仿真得到的各阶频率与试验各阶频率差距

最小，确定连接处刚度参数。数学模型为
min f (K) =

4∑
j=2

∣∣∣ f j− f r j
∣∣∣, j = 2,3,4

s.t. Kimin ⩽ Ki ⩽ Kimax, i = 1,2

（3）

Ki i f j j

f r j j Kimax Kimin i

式中： 为第 个刚度参数； 为仿真第 阶频率；

为试验第 阶频率； ， 分别为第 个刚

度参数上、下限值。根据上述数学模型，采用可

行方向法 MFD进行迭代，得到最优刚度参数值如

表 4所列。
 
 

表 4    刚度参数

Tab.4    Stiffness parameters
 

位置方向 名称 最优刚度/(N·mm−1)

剪杆前端滑道Y平动方向 Sk2 954

剪杆前端滑道Z平动方向 Sk3 830
 

将表 4得到的刚度值设置为有限元模型中相

应的连接处刚度，其他不敏感处的连接刚度参数

按照自由度情况设置为刚接或者自由状态，进行

模态分析，得到寻参后各阶频率。表 5为寻参后

仿真值与试验值对比，相对误差在 3%以内，验证

了模型的正确性。
 
 

表 5    寻参前后仿真值与试验值对比

Tab.5    Comparison  of  simulation  value  and  test  value  before
and after parameter seeking

 

阶数 试验值/Hz 寻参后仿真值/Hz 误差

2 8.816 13.495 2.4%

3 8.660 13.495 0%

4 26.74 26.74 0%
 

 3.2.3   结构阻尼参数确定

使用半功率带宽法获取座椅的整体结构阻尼

比[14-15]，然后结合试验数据，采用迭代寻参法确定

连接处的阻尼参数。根据图 5中 3个响应点的传

递率曲线，去除不明显波峰后，由半功率带宽法

求整体结构阻尼比为 0.06。连接处阻尼参数的确

定仍采用迭代寻参法。连接处阻尼参数：剪杆前

端滑道 X，Y，Z平动方向 Sb1，Sb2，Sb3；剪杆后

端转轴 X，Y，Z平动方向 Bb1，Bb2，Bb3；调角器

处 Y转动方向 Rb5；调节滑轨处 X，Y平动方向

Tb1，Tb2。寻得最合适阻尼参数值使传递率仿真得

到两个方向（X，Y）振动工况下的各响应点频域内

加速度峰值与试验测得峰值差距最小。数学模

型为
min f (B) =

2∑
m=1

∣∣∣A j−Ar j
∣∣∣, j = 1,2,3

s.t. Bimin ⩽ Bi ⩽ Bimax, i = 1,2, · · · ,10

（4）

Bi i m =1，2

A j j

Ar j j

Bimax，Bimin i

式中： 为第 个阻尼参数； 分别代表 X，
Y向振动工况； 为仿真第 个响应点波峰加速

度 ； 为 试 验 第 个 响 应 点 波 峰 加 速 度 ；

分别为第 个阻尼参数上、下限值。

根据上述数学模型，采用可行方向法 MFD进

行优化迭代，得到最优阻尼参数值见表 6。将得到

的座椅结构阻尼比与阻尼参数用于仿真模型，得

到仿真与试验各响应点加速度峰值的比较以及传

递率波峰点数据，如表 7所示。由表 7可知，仿

真值与试验值相比的相对误差在 10%以内，验证

了模型的正确性。此模型仿真得到的重型卡车座

椅各响应点的传递率如图 9所示。波峰所在频率与模

态试验所得结果一致，X向 13.5 Hz，Y向 8.8 Hz。

 4    座椅随机振动仿真与动态舒适性
评价

重型卡车座椅的动态舒适性评价可以从多方

面进行：考虑固有频率避免产生共振；分析座椅

振动传递情况与响应点相应信息 [16]；对座椅有限

元模型进行随机振动仿真，计算共振频带下各响

应点均方根加速度（Grms），作为评价座椅动态舒

适性的指标。

 4.1    路谱激励下的随机振动仿真

对重型卡车座椅有限元模型进行随机振动仿

真 ， 将 图 10(a)所 示 路 谱 信 息 的 功 率 谱 密 度

(PSD)作为激励从座椅底部输入，响应点 point1，
point2，point3位于图 4(b)所示座椅有限元模型的

骨架上，读取响应点的功率谱密度，功率谱密度
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Fig.8    Sensitivity of parameters
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的 Grms可以通过频谱曲线下面的面积开根号得

到。响应点功率谱密度如图 10(b)～(c)，计算得到

各响应点的 Grms见表 8。
 4.2    基于仿真及试验数据的动态舒适性评价

座椅的动态舒适性可以从座椅固有频率、传

递率、均方根加速度值三方面进行评价。

经过试验与仿真得到重型卡车座椅一阶固有

频率的仿真值为 1.98 Hz，振型为座椅整体上下振

动；二阶固有频率试验值为 8.816 Hz，仿真值为

8.66 Hz，振型为座椅整体左右摆动；三阶固有频

率试验值为 13.495 Hz，仿真值为 13.495 Hz，振型

为座椅整体前后俯仰。人体对垂直振动最敏感的

频率范围为 4～8 Hz，对水平振动最敏感的频率范

围是小于 2 Hz[7]。由试验与仿真结果可见，垂直振

动频率小于 2 Hz，水平振动频率远大于 2 Hz，均

不处于人体最敏感的频率范围。重型卡车汽车驾

驶室白车身一阶固有频率接近 30 Hz，座椅前三阶

频率远小于重型卡车驾驶室白车身一阶固有频

率，在座椅前三阶固有频率范围内并不会发生共振

现象。

传递率仿真得到响应点 point1，point2，point3
X向传递率波峰分别为 1.33，1.58，3.38，Y向分

别为 1.80，2.74，6.04，可见座椅整体 X向与 Y向

传递率波峰值随响应点位置至激励点的距离增大

而增大。波峰点对应频率变化均不大，X向集中

在 13.5 Hz附近，Y向集中在 8.8 Hz。相比 X向的

传递率波峰值，Y向的传递率波峰值增幅与幅值均

更大，座椅整体对 Y方向的振动传递情况更敏

感。整体传递率曲线在波峰后均迅速下降，说明

座椅在非共振频率段的传递率较小，降低共振频

 

表 6   最优阻尼参数

Tab.6    Optimized damping parameters (单位：Ns·mm−1)    
 

阻尼参数 Sb1 Sb2 Sb3 Bb1 Bb2 Bb3 Rb5 Tb1 Tb2 Tb3

最优参数 8.250 3.408 0.897 3.395 3.380 1.140 0.995 0.189 1.137 1.127
 

表 7   仿真与试验波峰加速度数值比较和传递率波峰点数据

Tab.7    Comparison of simulation and experimental peak acceleration values and transmission rate peak point data
 

响应点 方向 仿真波峰加速度/(mm·s−2) 试验波峰加速度/(mm·s−2) 误差 波峰点频率/Hz (H)

point1 X 2 667 2 818 5.4% 13.1 (1.33)

point2 X 3 217 3 480 7.5% 13.3 (1.58)

point3 X 6 844 7 590 9.8% 13.6 (3.38)

point1 Y 1 607 1 593 0.88% 8.8 (1.80)

point2 Y 2 504 2 604 3.8% 8.9 (2.74)

Point3 Y 5 317 4 910 8.3%  9.0 (6.04）
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图 9    激励–响应点传递率曲线

Fig.9    Transmissibility curves of excitation-response point
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率下的传递率波峰值可有效提高座椅动态舒适性。

座椅响应点 X，Y向共振频带下的 Grms值相

对于激励点的值增大，且各响应点 Y向 Grms值增

幅大于 X向，与传递率仿真得到的结果一致。但

是由于激励点 X向 Grms值大于 Y向，虽然各响应

点 Y向 Grms值增幅大于 X向，经过座椅结构传递

振动后，各响应点 X向 Grms值仍均大于 Y向。从

设计的角度来看，座椅结构各响应点对应频带的

Grms值可作为减振优化的量化指标，Grms值小则

减振效果好由于各响应点 X向 Grms值均大于

Y向，对重卡座椅进行减振优化时，可优先优化座

椅整体 X向振动。考虑座椅减振机构的阻尼器对

传递率曲线影响较大，可以选择针对座椅减振机

构的阻尼器进行位置及参数优化，降低靠背响应

点共振频率下 X向的传递率波峰值，使响应点

Grms值下降，提高座椅的动态舒适性。

 5    结　论

提出了一种基于模型标定的重型卡车座椅动

态舒适性研究方法。通过减振机构的刚度和阻尼

试验，计算获得了重型卡车座椅空气弹簧的等效刚度为

77.96 N/mm，阻尼器的等效阻尼系数为 89 Ns/mm。

基于座椅的模态和传递率试验，采用参数迭代寻

优的方法，解决了零部件间连接处刚度阻尼参数

难以确定的问题，采用半功率带宽阻尼测量法获

得座椅整体结构阻尼比为 0.06，有限元分析与试

验的模态频率结果误差小于 3%，传递率峰值结果

误差小于 10%。从共振频率与传递率峰值及响应

点 Grms值三方面客观分析评价座椅的动态舒适

性。座椅 X，Y，Z方向共振频率与人体敏感频率

范围不重合，座椅前三阶固有频率小于汽车驾驶

室白车身一阶固有频率，不会发生共振现象；座

椅 X向与 Y向传递率波峰值随响应点位置至激励

点的距离增大而增大，座椅整体对 Y方向的振动

传递情况更敏感。座椅在非共振频率段的传递率

较小，降低共振频率下的传递率波峰值可有效提

高座椅动态舒适性；路谱激励下座椅 X向各响应

点共振频带 Grms值均大于 Y向。Grms值减小，

座椅的动态舒适性提升。从设计的角度来看，对

重型卡车座椅进行减振优化时，可针对 Grms值大

的响应点及方向进行优化。通过优化座椅减振机

构阻尼器的位置及参数，降低靠背响应点 X向的

传递率波峰值，提高座椅的动态舒适性。该方法

对具有减振机构的复杂结构动态性能仿真及分析

具有参考意义。
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