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人车路耦合系统的非线性振动特性及试验研究
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摘要 : 为了解决车辆行驶中产生的复杂非线性振动响应问题，建立三自由度人车路耦合非线性动力学模型。基于

扭转几何变形非线性特征，利用拉格朗日方程推导出三自由度人车路耦合非线性振动方程，该方程中的正弦和余弦

函数项来源于几何非线性扭转变形。针对自由振动，给出非线性恢复力曲面、势能曲面及固有频率解析表达式。针

对强迫振动，运用数值仿真方法分析车辆质量、转动惯量、乘客质量、座椅刚度/阻尼、悬架刚度/阻尼、阻尼、质心位

置、路面波长及波幅等系统参数对振幅速度响应曲线的影响。搭建人车路耦合振动系统的实验平台，通过振动实验

结果验证理论分析与数值结果的可靠性。研究结果表明：该三自由度非线性动力学耦合系统可精确描述人车路耦

合系统的响应特性，合理选择系统参数能够有效减小振动响应幅值和提升乘坐舒适性。
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引　言

车辆行驶在起伏道路上会激励起车辆系统的复

杂振动响应。在路面、车速、汽车固有频率及乘客位

置等参数的组合影响下，车辆系统易产生强烈振动，

影响车辆行驶的稳定性、乘坐的舒适度以及使用的

长久性，因此研究车辆行驶的复杂非线性振动特性

显得非常必要。迄今关于人车路耦合系统的研究围

绕着多自由度车辆动力学建模、解析理论分析、数值

仿真模拟以及实验测试验证等方面展开。

许多学者利用理论分析方法，诸如叠加法、传递

矩阵法、可靠性理论及频域法等，研究了多自由度人

车路耦合线性系统的振动响应。陶向华等［1］用叠加

法分析了三自由度人车路系统在动载荷作用下的幅

频特性、功率谱密度、加速度因子与加速度谱，得到

了动载荷与车辆乘坐舒适性的关系，结果表明该系

统能很好地体现路面不平度与舒适性的关系。张洪

亮等［2］利用矩阵传递法分析了五自由度车路耦合振

动模型，研究了车速、转动惯量、座椅刚度和阻尼及

轮胎刚度系数对加速度均方根值的影响，建立路面

平整度评价方法用于评价货车行驶的舒适性。贺宜

等［3］用可靠性理论定量化评估和预测了三自由度车

路耦合系统在侧向风、弯道曲线及道路横坡角等道

路环境因素作用下的行驶状态的稳定性，为研究复

杂环境下的车辆状态提供了新思路和新手段。左卓

等［4］运用频域法对五自由度人车路振动模型的幅频

特性、功率谱密度、加速度因子及加速度谱进行了求

解，研究路面不平度对人体舒适性的影响，对深入分

析道路结构的动力响应具有重要意义。

数值仿真方法如 MATLAB，ADAMS 等被广

泛应用到人车路耦合线性动力学方程求解中。李小

亮等［5］运用 MATLAB 编程求解人车路三质量振动

系统，求得响应的功率谱密度，研究行驶速度与道路

路面条件对汽车行驶平顺性的影响，为提升汽车平

顺性设计效率提供参考。胡启国等［6］借助 MAT⁃
LAB 对非平稳路面激励下的五自由度汽车动力学

方程进行仿真分析，结果表明：减小座椅悬架和后悬

架刚度、提高座椅悬架和后悬架阻尼可以提升驾驶

员的舒适性。黄小兵［7］用帕累托耦合遗传算法对五

自由度人车路振动系统的前后轮速、簧载质量、前后

轮 相 对 位 移 及 座 椅 垂 向 加 速 度 进 行 优 化 ，通 过

MATLAB 软件对优化值进行动力学仿真，结果显

示；优化算法改善了座椅的舒适性，使座椅的加速度

响应降低 50%。解文辰等［8］运用 MATLAB 软件对

五自由度人车路耦合振动方程进行仿真分析，给出

不同车速和不同路面不平度激励作用下的位移、速

度和加速度响应，为车辆舒适性分析提供参数指导。
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孙阳敏等［9］运用 MATLAB 对八自由度人车路耦合

系统摩擦进行仿真研究，得到人体、车身及座椅的振

动加速度、悬架挠度及车轮位移响应曲线，研究结果

对汽车仿真建模简化与车辆平顺性具有参考价值。

钱凯等［10］借助 MATLAB 平台对十二自由度人车路

耦合振动模型进行分析，研究了不同车速不同路面

下儿童头部、臀部的振动响应，结果表明：提高路面

等级及车速、降低座椅刚度、提高阻尼及合理布局座

椅位置可提升儿童乘坐舒适性。张丙强等［11］采用

Newmark 积分法对七自由度人车路耦合振动方程

进行求解，研究了路面级别、车速、乘客数、车轮刚度

及非簧载部分阻尼参数对系统响应的影响，分析结

果为路面不平度与乘客舒适性评价提供理论依据。

刘昌文等［12］通过 Newmark 算法对二十三自由度人

车耦合动力学方程进行求解，探究车辆悬架、驾驶室

和座椅悬架刚度与阻尼对重型卡车的平顺性的影

响，利用大腿和背部的垂向振动对重型卡车平顺性

进行评价，结果表明：人车耦合作用对人的振动与车

辆平顺性有较大影响。

实验测试方法常被用来验证理论分析和数值分

析结果的正确性与有效性。张鄂等［13］利用电磁振动

台构建人车系统的生物力学 ADAMS 仿真模型与

实验模型，分析不同路面和不同车速下的人体振动

响应实验与仿真计算，实验测试结果与仿真计算结

果基本一致，验证了该模型的可靠性，为汽车产品设

计与舒适性评价提供有效方法。苏鸣等［14］搭建了七

自由度车路耦合试验装置并进行振动试验，证明了

不同载荷与不同速度下产生的动载荷具有相关性和

规律性，为汽车的性能优化设计提供参数依据。

综上分析，已有人车路耦合振动研究主要集中

在多自由度线性振动系统，而关于多自由度人车路

耦合非线性动力学系统建模的探讨较少。本文基于

大扭转几何变形因素，建立三自由度人车路耦合非

线性振动力学模型，该模型的本质几何非线性特征

能够精确描述人车路耦合线性振动系统：（1）基于扭

转几何运动非线性机制，建立人车路耦合系统的非

线性振动微分方程。（2）人车路耦合非线性模型详细

考虑了诸多物理参数和几何参数，如车辆质量和转

动惯量、乘客质量、座椅刚度和阻尼、悬架刚度和阻

尼、质心位置、路面波长和波幅等。利用数值仿真方

法求解人车路耦合非线性振动微分方程，得到不同

系统参数条件下的振幅速度响应曲线。（3）搭建三自

由度人车路耦合振动试验平台，通过实验测试的方

法验证理论研究和数值仿真结果的可靠性。

1　人车路耦合非线性动力学模型

1. 1　动力学模型

如图 1 所示，建立人车路耦合非线性振动系统

的三自由度动力学模型。人车路耦合系统力学模型

的参数设定如下：车体质量为 m1，人的质量为 m2，相

对于质心 o 的转动惯量为 IC，前悬架和后悬架弹簧

的支撑刚度分别为 k11和 k12，座椅的刚度为 k2，前悬架

和后悬架阻尼器的阻尼分别为 c11和 c12，座椅的阻尼

为 c2，车辆质心横坐标和纵坐标分别为 x 和 y1，车辆

转动角位移为 θ，人的垂直位移为 y2，质心 o 到前、后

轴的长度分别为 l11 和 l12，人到车身质心 o 的距离为

l2，轴距为 l=l11+l12，车辆行驶速度为 v，路面激励的

波长为 l3，路面激励的波幅为 h0。前、后轮垂向激励

位移分别为：

h1 ( t )= h0 sin (2πs/l3)= h0 sin ( ωt )
h2 ( t )= h0 sin (2π ( s - l ) /l3)= h0 sin ( ωt - φ )

式中　s = vt 为前轮走过的行程；ω = 2πv/l3 为路面

激励的频率；φ = 2πl/l3 为前轮和后轮激励之间的相

位差。

1. 2　非线性动力学微分方程

利用分析力学方法，推导人车路耦合系统的非

线性动力学方程。假设人车路耦合系统的动能 EK、

势能 EP及瑞利耗散 Ψ 函数分别为：

EK = 1
2 m 1 ẏ 2

1 + 1
2 m 2 ẏ 2

2 + 1
2 IC θ̇ 2 （1）

EP = 1
2 k11 ( y1 - l11 sin θ - h1 )2 + 1

2 k12 ( y1 +

l12 sin θ - h2 )2 + 1
2 k2 ( y2 - y1 - l2 sin θ )2 +

m 1 gy + m 2 gy （2）

图 1 人车路耦合非线性振动力学模型

Fig. 1 The human-vehicle-road coupled nonlinear vibration 
mechanic model
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Ψ = 1
2 c11 ( ẏ1 - l11 θ̇ sin θ - ḣ1) 2

+ 1
2 c12( ẏ1 +

l12 θ̇ sin θ - ḣ2) 2
+ 1

2 c2( ẏ2 - l2 θ̇ sin θ - ẏ1) 2
（3）

式 中　 ẏ1 = dy1 /dt 为 车 身 的 上 下 振 动 速 度 ；θ̇ =
dθ/dt 为扭转振动角速度；ẏ2 = dy2 /dt 为乘客的上下

振动速度；ḣ1 = dh1 /dt 和 ḣ2 = dh2 /dt 分别为前轮和

后轮的垂向激励速度；g 为重力加速度。势能函数

和瑞利耗散函数中的非线性项为正弦和余弦函数，

是工程应用中一种常见的本质非线性函数。

令系统的动能 EK减去势能 EP，得到人车路耦合

振动系统的拉格朗日函数为：

Π = EK - EP （4）
结合式（1）~（4），代入下面的拉格朗日方程组，

即如下表达式：

ì

í

î

ï

ï

ï
ïï
ï

ï

ï

ï

ï

ï
ïï
ï

ï

ï

d
dt

∂Π
∂ẏ1

- ∂Π
∂y1

+ ∂Ψ
∂ẏ1

= 0

d
dt

∂Π

∂θ̇
- ∂Π

∂θ
+ ∂Ψ

∂θ̇
= 0

d
dt

∂Π
∂ẏ2

- ∂Π
∂y2

+ ∂Ψ
∂ẏ2

= 0

（5）

将式（5）化简整理后，得到三自由度人车路耦合

振动系统的动力学方程为：

mÿ+ cẏ+ ky+ g= f （6）
式中　质量矩阵m、阻尼矩阵 c、刚度矩阵 k、外激励

力向量 f、加速度向量 ÿ、速度向量 ẏ、位移向量 y及重

力向量 g分别为：

m= ( )m 1 0 0
0 m 2 0
0 0 IC

，c= ( )c11 + c12 + c2 -c11 l11 + c12 l12 + c2 l2 -c2

Cθ (-c11 l11 + c12 l12 + c2 l2 ) Cθ (-c11 l 2
11 + c12 l 2

12 + c2 l 2
2 ) -Cθ c2 l2

-c2 -c2 l2 c2

，

k= ( )k11 + k12 + k2 -k11 l11 + k12 l12 + k2 l2 -k2

Cθ (-k11 l11 + k12 l12 + k2 l2 ) Cθ (-k11 l 2
11 + k12 l 2

12 + k2 l 2
2 ) -Cθ k2 l2

-k2 -k2 l2 k2

，

f=
æ

è

ç
çç
ç

ö

ø

÷
÷÷
÷

c11 ḣ1 + c12 ḣ1 + k11 h1 + k12 h2

-Cθ ( c11 l11 ḣ1 + c12 l12 ḣ2 - k11 l11 h1 + k12 l12 h2 )
0

，ÿ=
æ

è

ç
çç
ç
ç
ç

ö

ø

÷
÷÷
÷
÷
÷

ÿ1

θ̈
ÿ2

，ẏ=
æ

è

ç
çç
ç
ç
ç

ö

ø

÷
÷÷
÷
÷
÷

ẏ1

Cθ θ̇
ẏ2

，y=
æ

è

ç
çç
ç

ö

ø

÷
÷÷
÷

y1

Sθ

y2

，g= ( )m 1 g

0
m 2 g

。

式中　Sθ = sin θ； Cθ = cos θ；θ̈ 代表角加速度。人车

路耦合系统的非线性振动方程（6）的质量矩阵m是

对角矩阵（对角线之外的元素皆为零），所以系统不

存在惯性或动力耦合；刚度矩阵 k是非对角矩阵（对

角线之外的元素不全为零），因此系统存在刚度或静

力耦合。

为了方便地研究人车路耦合振动系统的非线性

动力学特性，采用如下变量、参数及时间的无量纲变

换关系式：

Y 1 = y1

l
， Y 2 = y2

l
， ω 2

11 = k11

m 1
， ω 2

12 = k12

m 1
， T = ω 11 t，

ξ11 = c11

2 k11 m 1

，ξ12 = c21

2 k12 m 1

，α = m 2

m 1
，αC = IC

ml 2 ，

β11 = l11

l
，β12 = l12

l
，β2 = l2

l
， β3 = l3

l
， γ12 = k12

k11
，γ2 =

k2

k11
，H 0 = h0

l
，V = v

lω 11
，ρ1 = m 1 g

k11 l
， ρ2 = m 2 g

k11 l
， 

H 1 = H 0 sin (ΩT )，H 2 = H 0 sin (ΩT - Φ )， 

Ω = 2πVT
β3

，Φ = 2π ( β11 + β12 )
β3

（7）

式中　Y1和 Y2为无量纲位移；ω11和 ω12为固有频率；

T 为无量纲时间；ξ11和 ξ12为阻尼比；α 和 αC分别为质

量比和惯量比；β11，β12，β2和 β3为几何参数比；γ12和 γ2

为刚度比；H0为无量纲激励振幅；H 1 为前轮激励力；

H 2 为后轮激励力；V 为无量纲行驶速度；ρ1 代表车

体无量纲重力系数；ρ2 代表人的无量纲重力系数；Ω

为无量纲路面激励频率；Φ 为路面激励相位。

利用变量、参数及时间的无量纲变换关系式

（7），对式（6）描述的振动系统做无量纲处理，得到无

量纲形式的人车路耦合非线性振动系统：

MŸ+ CẎ+ KY+ G= F （8）
式中　无量纲质量矩阵 M、阻尼矩阵 C、刚度矩阵

K、外激励力向量 F、加速度向量 Ÿ、速度向量  Ẏ、位

移向量Y及重力向量G分别为：

M= ( )1 0 0
0 αC 0
0 0 α

，C=
æ

è

ç
çç
ç
ç
ç

ö

ø

÷
÷÷
÷
÷
÷

ξ11 + ξ12 + ξ2 -ξ11 β11 + ξ12 β12 + ξ2 β2 -ξ2

Cθ (-ξ11 β 2
11 + ξ12 β12 + ξ2 β2 ) Cθ ( ξ11 β 2

11 + ξ12 β 2
12 + ξ2 β 2

2 ) -Cθ ξ2 β2

-ξ2 -ξ2 β2 ξ2

，

K=
æ

è

ç
çç
ç
ç
ç

ö

ø

÷
÷÷
÷
÷
÷

1 + γ12 + γ2 -β11 + γ12 β12 + γ2 β2 -γ2

Cθ (-β11 + γ12 β12 + γ2 β2 ) Cθ ( β 2
11 + γ2

12 β 2
12 + γ2

2 β 2
2 ) -Cθ γ2 β2

-γ2 -γ2 β2 γ2

，
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F=

æ

è

ç

ç
çç
ç

ç
ö

ø

÷

÷
÷÷
÷

÷
ξ11 Ḣ 1 + ξ12 Ḣ 1 + H 1 + β12 H 2

-Cθ ( ξ11 l11 Ḣ 1 + ξ12 l12 Ḣ 2 - γ12 H 1 + β12 γ12 H 2 )

0

，Ÿ=
æ

è

ç
çç
ç
ç
ç

ö

ø

÷
÷÷
÷
÷
÷

Ÿ 1

θ̈

Ÿ 2

，Ẏ=
æ

è

ç
çç
ç
ç
ç

ö

ø

÷
÷÷
÷
÷
÷

Ẏ 1

Cθ θ̇

Ẏ 2

，Y= ( )Y 1

Sθ

Y 2

，G= ( )ρ1

0
ρ2

。

式中　Sθ = sin θ； Cθ = cos θ。容易得到，无量纲系

统与有量纲系统一样没有惯性或动力耦合，而具有

刚度或静力耦合项。

人车路耦合系统是一个非常复杂的非线性振动

系统，其中的正弦和余弦函数具有本质非线性特性。

该系统的本质非线性来源于汽车扭转振动大变形。

在理论上，人车路耦合非线性振动系统的解析解是

无法求得的。

2　自由振动

2. 1　非线性力曲面

在无量纲人车路耦合非线性振动方程中，对应

的无量纲非线性恢复力 Fi（i=1，2）和非线性恢复力

矩 M 分别为：

F 1 = (Y 1 - β11 sin θ - H 1 )+ γ12 (Y 1 + β12 sin θ -
H 2 )+ γ2 (Y 2 + β2 sin θ - Y 1 )+ ρ1 （9）

F 2 = γ2 (Y 2 - Y 1 - β2 sin θ )+ ρ2 （10）
M = β11 (Y 1 - β11 sin θ - H 1 ) cos θ +

γ12 β12 cos θ (Y 1 + β12 sin θ - H 2 )+
γ2 β2 cos θ (Y 2 + β2 sin θ - Y 1 ) （11）
在人车路耦合振动系统中，设定无量纲参数为

β11 = 1.5， β12 = 1.5， β2 = 1.5， γ12 = 1.0， γ2 = 1.0， 
H 1 = H 2 = 0，ρ1 = ρ2 = 0。图 2 给出系统的非线性

恢复力和非线性恢复力矩曲面图。图 2（a），（b）为

车身受到无量纲非线性恢复力 F1 图，曲面接近平

面，表现为弱非线性；图 2（c），（d）为车身受到的非

线性恢复力矩 M1 图，是一个弧形曲面，具有强非线

性特性；图 2（e），（f）为人受到的非线性恢复力 F2，曲

面近似为平面，呈现出弱非线性。综述分析可得，系

统的强非线性各项主要来源于车辆的扭转振动。

2. 2　非线性势能曲面

对非线性势能函数（2）进行无量纲处理，得到对

应于无量纲人车路耦合系统（8）的无量纲非线性势

能函数为：

EPN = EP

k11 l
= 1

2 (Y 1 - β11 sin θ - H 1 )2 +

1
2 γ12 (Y 1 + β12 sin θ - H 2 )2 + 1

2 γ2 (Y 2 -

Y 1 - β2 sin θ )2 + ρ1Y 1 + ρ2Y 2 （12）
设人车路耦合非线性振动系统的无量纲参数为

β11 = 1.5， β12 = 1.5， β2 = 1.5， γ12 = 1.0， γ2 = 1.0， 
H 1 = H 2 = 0，ρ1 = ρ2 = 0。图 3 给出系统的非线性

势能曲面图。图 3（a）为势能与扭转角 θ 和质心位移

Y1 的依存关系曲面图，这是一个盆形曲面图，因此

具有单一的极小值；图 3（b）为势能与扭转角 θ 和质

心位移 Y2的相互关系曲面图，可以看出一个凹槽形

的曲面，表现极小值的非唯一性。

2. 3　固有频率

设人车路耦合非线性振动系统的阻尼为 c11=

注：（a），（b）为力 F1 曲面；（c），（d）为力矩 M 曲面；（e），（f）为力 F2

曲面。

图 2 非线性恢复力曲面

Fig. 2 Nonlinear restoring force surface

图 3 非线性势能曲面

Fig. 3 Nonlinear potential energy surface

63



振   动   工   程   学   报 第  37 卷

c12=c2=0，路面激励为 h1=h2=0，重力加速度为 g=
0，式（6）所示系统经过线性化处理后，可以得到人车

路耦合线性振动系统：

m̄y+ k̄y= 0 （13）
式中　质量矩阵 m̄和刚度矩阵 k̄分别为：

m̄=
é

ë

ê

ê
êê
ê
ê ù

û

ú

úú
ú
ú

úm 1 0 0
0 IC 0
0 0 m 2

=
é

ë

ê

ê
êêê
ê ù

û

ú

úú
ú
ú

úM 1 0 0
0 M 2 0
0 0 M 3

，

k̄=
é

ë

ê

ê
êêê
ê ù

û

ú

ú
úú
ú

úk11 + k12 -k11 l11 + k12 l12 + k2 l2 -k2

-k11 l11 + k12 l12 + k2 l2 k11 l 2
11 + k12 l 2

12 + k2 l 2
2 -k2 l2

-k2 -k2 l2 k2

=

é

ë

ê

ê
êê
ê
ê ù

û

ú

úú
ú
ú

úK 11 K 12 K 13

K 21 K 22 K 23

K 31 K 32 K 33

。

设系统做简谐振动的谐波解为：

é

ë

ê

ê
ê
êê
ê

ê

ê ù

û

ú

ú
úú
ú

úy1

θ
y2

=
é

ë

ê

ê
êê
ê
ê ù

û

ú

úú
ú
ú

úA 1

A 2

A 3

sin ( ωt ) （14）

式中　A 1，A 2，A 3 表示振幅。

将式（14）代入式（13），得到线性振动系统的固

有频率，给出本征值方程为：

| k̄- m̄ω2 |= 0 （15）
将关于本征值方程的行列式（15）展开后，得到

关于固有频率平方 ω2的一元三次代数方程：

a ( ω2 )3 + b ( ω2 )2 + cω2 + d = 0 （16）
其中系数分别为：

a = M 1 M 2 M 3，
b = -M 1 M 2 K 33 - M 2 M 3 K 11 - M 1 M 3 K 22，

c = M 1 K 22 K 33 + M 2 K 11 K 33 + M 3 K 11 K 22 -
K 13 K 31 M 2 - K 23 K 32 M 1 - K 21 K 12 M 3，

d = -K 11 K 22 K 33 - K 12 K 23 K 31 - K 21 K 32 K 13 +
K 13 K 31 K 22 + K 23 K 32 K 11 + K 12 K 21 K 33。

当六次方系数 a≠0 时，代数方程（16）有三个正

实数解，对应线性振动系统的前三阶固有频率：

ω 2
1 = - b

3a
+ - q

2 + q2

4 + p3

27

3

+

- q
2 - q2

4 + p3

27

3

，

ω 2
2 = - b

3a
+ σ - q

2 + q2

4 + p3

27

3

+

σ 2 - q
2 - q2

4 + p3

27

3

，

ω 2
3 = - b

3a
+ σ 2 - q

2 + q2

4 + p3

27

3

+

σ - q
2 - q2

4 + p3

27

3

（17）

其中：

σ = -1 + 3 i
2 ，i = -1 ；

q = 27a2 d - 9abc + 2b3

27a3 ；p = 3ac - b2

3a2 。

图 4 给出人车路耦合线性振动系统的固有频率

与系统参数的关系图。图 4（a）给出不同簧载质量

对固有频率特性的影响，看出随着簧载质量 m1的增

大，三个固有频率均表现出逐渐减小的趋势。图 4
（b）为不同前悬架刚度下的固有频率图，得到随着刚

度 k11 的增加，一阶固有频率基本保持不变，而二阶

和三阶固有频率均会增大。图 4（c）为不同前轮质

心位置下的固有频率图，发现当 l11增大时一阶固有

频率增大，二阶固有频率基本保持不变，而三阶固有

频率逐渐减小。图 4（d）为不同座椅质心位置下的

固有频率图，随着 l2 的增大，一阶固有频率减小，二

阶固有频率增大，而三阶固有频率基本保持不变。

3　强迫振动数值仿真

3. 1　人车路耦合系统的参数设置

为探讨本文建立的人车路耦合振动模型的正确

性与有效性，应用数值仿真软件对人车路耦合非线

性振动系统进行动力学仿真。人车路耦合系统的参

数，如质量、转动惯量、刚度、阻尼、波长、波幅、速度

及几何尺寸等的取值范围参考了文献［15］，如表 1
所示。

人车路耦合振动系统的参数设定如下：汽车的

质量 m1=1200 kg，转动惯量 IC=1500 kg·m2，乘客的

质量 m2=60 kg，悬架的刚度 k11=k12=300000 N/m，

图 4 系统参数对固有频率的影响

Fig. 4 The influence of the system parameters on natural 
frequency
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座 椅 的 刚 度 k2=20000 N/m，质 心 到 前 轮 的 长 度

l11=1.2 m，质心到后轮的长度 l12=1.3 m，质心到座

椅的长度 l2=60m，路面波长 l3=60 m，阻尼系数

c11=c12=3000 N·s/m，座椅的阻尼 c2=500 N·s/m，

路面起伏振幅 h0=0.01 m，重力加速度 g=9.8 m/s2，

车辆的行驶速度 v=20 m/s。下面通过选取不同的

参数值，探讨各系统参数对人车路耦合非线性复杂

振动响应的影响规律。

3. 2　质量对振幅的影响

图 5 给出车体质量 m1 分别为 750，1000，1250，
1500，1750，2000 kg 时的幅速响应曲线［16］。可以看

出，随着车身质量的增大，系统振幅的峰值都将减

小，车辆的上下振幅和车辆的俯仰振幅减小，乘客响

应峰值减小，从而提升了乘客的舒适度，但是随着速

度的增加，影响会越来越小。

图 6 所 示 为 转 动 惯 量 IC 分 别 为 2000，3000，
5000，7000，9000 kg·m2时的幅速响应曲线［17］。可以

看出，质心的响应峰值基本不变、扭转振幅峰值响应

减小且共振频率也减小、人的响应峰值逐渐减小。

车辆转动惯量的增大对车辆的上下振幅与乘客的振

幅程度影响不大，反而对车辆的俯仰振幅的峰值所

对应的速度有影响，使得峰值对应的速度提前，但是

对振幅影响不大。

图 7 所示为乘客质量 m2分别为 30，60，90，120，
150，180 kg 时的幅速响应曲线［18］。随着乘客质量的

增加，乘客的振幅峰值逐渐减小，且达到振幅峰值对

应的速度相应减小。随着速度的增大，车辆的振幅

均在速度区间［0，5］呈上升趋势，当 v≈5 m/s 时出

现峰值，之后车辆的振幅随着速度的增加而减小，并

且乘客质量为 30~180 kg 时车辆上下与扭转的振幅

大小及变化趋势完全相同，即乘客质量的变化对车

辆振幅的影响较小。

3. 3　刚度对振幅的影响

图 8 给出车辆悬架刚度 k11 分别为 3×105，4.5×
105，6×105，7.5×105，9×105 N/m 时 的 幅 速 响 应

表 1 人车路耦合系统参数列表

Tab. 1 Parameters of human-vehicle-road coupled system

参数

车体质量

车身惯性矩

人的质量

前悬架刚度

后悬架刚度

座椅刚度

前悬架阻尼

后悬架阻尼

座椅阻尼

质心到前轮的距离

质心到后轮的距离

质心到座椅的距离

路面波长

路面波幅

行驶速度

符号

m1

IC

m2

k11

k12

k2

c11

c12

c2

l11

l12

l2

l3

h0

v

单位

kg
kg·m2

kg
N/m
N/m
N/m

N·s/m
N·s/m
N·s/m

m
m
m
m
m

m/s

取值

0~2×103

0~9×103

0~200
0~9×105

0~9×105

0~9×103

0~9×103

0~9×103

0~2×103

0~2
0~2

0~0.5
60~200

(1~5)×10-2

0~20

图 6 转动惯量 IC=2000，3000，5000，7000，9000 kg·m2对

幅速响应的影响

Fig. 6 Effect of rotational inertia IC=2000，3000，5000，
7000，9000 kg·m2 on amplitude velocity response

图 7 乘客质量 m2=30，60，90，120，150，180 kg 对幅速响应

的影响

Fig. 7 Effect of human mass m2=30，60，90，120，150，180 
kg on amplitude velocity response

图 5 车体质量 m1=750，1000，1250，1500，1750，2000 kg 对

幅速响应的影响

Fig. 5 Effect of car mass m1=750，1000，1250，1500，1750，
2000 kg on amplitude velocity response
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图［19］。结果表明，改变悬架刚度对系统的响应峰值

影响不大。从图 8 中可以看出，改变车辆的悬架刚

度 k11的值，乘客和车辆的振幅变化趋势相同。随着

速度的增大，乘客和车辆的振幅均在 0~5 区间内呈

上升趋势，当 v≈5 m/s 时出现峰值，之后乘客和车

辆的振幅随着速度的增加而减小。当车辆悬架刚度

为 k11=3×105 N/m 时，乘客的振幅峰值最大，车辆

的振幅峰值最小；当车辆悬架刚度为 k11=2×105 N/m
时，乘客的振幅峰值最小，车辆的振幅峰值最大；但

峰值差异较小，车辆悬架刚度的改变对乘客和车辆

的振幅几乎没有影响。

图 9 所 示 为 座 椅 刚 度 k2 分 别 为 1000，2000，
3000，4000，5000，6000 N/m 时的幅速响应图［20］。由

图 9 可知，乘客在 v≈5 m/s 处有振幅峰值且随着座

椅刚度系数 k2的增大而增大，而车辆的上下振幅与

俯仰振幅受座椅刚度系数变化的影响不大，随着速

度的增加，三者收敛于小振幅振动。可以得到结论：

座椅刚度越大，乘客的振幅峰值越大，而车辆的振动

受其影响不大。

3. 4　阻尼对振幅的影响

如图 10 所示，得到阻尼系数 c11 分别为 1000，
2000，3000，4000，5000 N·s/m 时的幅速响应图［21］。

可以看出，随着阻尼的增大，乘客和车辆的响应峰值

都在减小。

图 11 所示为座椅阻尼系数 c2 分别为 250，500，
750，1000，1250，1500 N·s/m 时幅速响应图。从图

中可以看出，增大座椅阻尼，车辆上下振幅响应峰值

和俯仰振动响应峰值都增大，而乘客的响应峰值则

会减小。

3. 5　几何参数对振幅的影响

图 12 给出不同车辆质心位置 0.5，0.75，1.0，
1.25，1.5，1.75 m 时的幅速响应图［22］。可以看出，增

大质心车轮距离，车身上下振幅响应峰值先增大后

减小，扭转振幅响应峰值先减小后增大，人的振幅响

应峰值为先增大后减小。

图 9 座椅刚度 k2=1000， 2000， 3000， 4000， 5000， 6000 N/m
对幅速响应的影响

Fig. 9 Effect of seat stiffness k2=1000， 2000， 3000， 4000， 
5000， 6000 N/m on amplitude velocity response

图 8 悬架刚度 k11=k12=3×105，4. 5×105，6×105，7. 5×105，

9×105 N/m 对幅速响应的影响

Fig. 8 Effect of suspension stiffness k11=k12=3×105， 4. 5×
105， 6×105， 7. 5×105， 9×105 N/m on amplitude 
velocity response

图 11 座椅阻尼 c2=250， 500， 750， 1000， 1250， 1500 N·s/
m 对幅速响应的影响

Fig. 11 Effect of seat damping c2=250， 500， 750， 1000， 
1250， 1500 N·s/m on amplitude velocity response

图 10 悬 架 阻 尼 c11=c12=1000， 2000， 3000， 4000， 
5000 N·s/m 幅速响应的影响

Fig. 10 Effect of suspension damping c11=c12=1000，2000，
3000，4000，5000 N·s/m on amplitude velocity 
response
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图 13 所示为乘客位置 l2 分别为 0.1，0.3，0.5，
0.7，0.9 m 时的幅速响应图。研究表明，增大乘客与

质心的距离，对车体质心的上下振幅幅值影响不大，

而车身扭转振幅峰值逐渐减小，人的振幅峰值会增

大。当乘客靠近质心，其在 v≈5 m/s 时有振幅峰值

且减小。而车辆的振幅没有明显变化。随着速度的

增加，三者都收敛于 0。可以得到结论：乘客越靠近

质心，其振幅峰值越小，而车辆的振动几乎不受乘客

到质心的距离影响。

图 14 所示为路面波长 l3=40，60，80，100，120，
140 m 时的幅速响应图。从图中可知，乘客与汽车

出现振幅峰值时的速度随路面波长的增大而增大，

而其共振峰值大小没有明显改变，可以得到结论：

路面波长越大，耦合系统出现振幅峰值时的速度

越大。

图 15 给出路面激励波幅 h0=0.01，0.02，0.03，
0.04，0.05，0.06 m 时的幅速响应图。从图中可以看

出，当增大路面激励波幅时，车和人的振动都明显

增大。

4　试验测试与对比分析

为了验证本文提出的人车路耦合系统结构的正

确性与数值结果的准确性，根据图 1 设计了人车路

耦合振动实验原理样机如图 16（a）所示，探讨模型

参数对车辆乘坐舒适性的影响。实验模型由滑杆、

滑块 m1 和 m2 以及三个弹簧 k11，k12 和 k2 构成，滑块与

滑杆之间的阻尼为 c11，c12和 c2。图 16（b）为人车路耦

合振动实验平台，主要设备为激振器（WS⁃Z30）、功

率放大器、加速度计放大器和电荷放大器。电脑生

成控制信号，再由功率放大器控制激振器的振动方

式，若干加速度计布置于试验原型各处。

在振动测试模型中，振动台的激励频率设定为

ω=2πv/l3=2.0， 2.5， 3.0， 3.5， 4.0， 4.5 rad/s，激励

幅值为 h0=0.01 m。试验原理样机中的物理参数和

几何参数的设定如表 2 所示。需要指出的是，表 1 中

的参数是参考工程实际车辆系统选取的，而表 2 中

的参数是针对振动实验力学原理样机选取的，这两

种取值方法的目的都是为了验证人车路耦合非线性

振动系统的精确性。

图 12 质心位置 l11=0. 5， 0. 75， 1. 0， 1. 25， 1. 5， 1. 75 m 对

幅速响应的影响

Fig. 12 Effect of centroid position l11=0. 5， 0. 75， 1. 0， 
1. 25， 1. 5， 1. 75 m on amplitude velocity response

图 13 乘客位置 l2=0. 1， 0. 3， 0. 5， 0. 7， 0. 9 m 对幅速响应

的影响

Fig. 13 Effect of human position l2=0. 1， 0. 3， 0. 5， 0. 7， 
0. 9 m on amplitude velocity response

图 14 路面波长 l3=40， 60， 80， 100， 120， 140 m 对幅速

响应的影响

Fig. 14 Effect of pavement wavelength l3=40， 60， 80， 
100， 120， 140 m on amplitude velocity response

图 15 路面波幅 h0=0. 01， 0. 02，0. 03，0. 04，0. 05， 0. 06 m
对幅速响应的影响

Fig. 15 Effect of pavement amplitude h0=0. 01， 0. 02，0. 03， 
0. 04，0. 05， 0. 06 m on amplitude velocity response
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图 17 所示为幅频响应曲线实验与仿真结果对

比。数值仿真结果由红色实线代表振幅 A1，绿色划

线代表振幅 A2，蓝色点线表示振幅 A3；实验测试的

振动响应幅频响应由叉号代表 A1，正方形代表 A2，

菱形代表 A3。对比人车路耦合系统的数值仿真与

实验测试的结果，容易发现试验模型振动幅值与数

值结果变化趋势基本一致，从而验证了本文提出模

型的可靠性。

5　结　论

本文建立了三自由度人车路耦合非线性振动模

型，该模型能够精确描述车辆和乘客的复杂非线性

耦合振动特性。利用谐波分析方法，得到对应线性

振动系统的固有频率解析表达式。应用数值仿真给

出人车路耦合非线性振动系统的幅速响应图，分析

乘客、车身及路面参数对幅速响应非线性振动的影

响规律。搭建了人车路耦合实验平台，验证了理论

分析和数值分析的有效性，得到主要结论如下：

（1）基于几何扭转非线性运动特性，建立人车路

耦合振动模型，模型参数包括：乘客质量、车辆的质

量与转动惯量、悬架和座椅的刚度与阻尼，质心位

置、乘客与质心的距离、路面波长与波幅及车辆行驶

速度等参数，模型能够精确地描述人车路耦合系统

的非线性振动特性。

（2）分析了人车路耦合振动系统的自由振动特

性，给出非线性恢复力和力矩曲面，发现扭转运行导

致了系统的非线性恢复力特征。利用谐波法得到固

有频率的解析表达式，利用该表达式可以看出：增大

乘客质量会导致三阶固有频率减小，增大悬架刚度

会引起二阶和三阶固有频率增大，增大车辆质心位

置会使得系统的一阶固有频率增大而三阶固有频率

减小，当增大座椅与质心位置时，系统的一阶固有频

率会下降。

（3）利用数值对人车路耦合非线性振动方程进

行求解，获得了乘客参数、车路参数及道路参数等因

素对系统振动幅速响应的影响规律，给出减小振动

响应幅值的方法：增大车身质量、增大转动惯量、降

低车辆悬架和座椅的刚度，增大车辆悬架和座椅的

阻尼、减小质心与中点的距离，减小路面激励幅值。

图 17 幅频响应曲线实验与仿真结果对比

Fig. 17 Comparisons between the experiment and simulation 
results of amplitude frequency response curves

表 2 实验系统参数列表

Tab. 2 Parameters of experimental system

参数

车体质量

车身惯性矩

人的质量

前悬架刚度

后悬架刚度

座椅刚度

前悬架阻尼

后悬架阻尼

座椅阻尼

质心到前轮的距离

质心到后轮的距离

质心到座椅的距离

路面波长

路面波幅

行驶速度

符号

m1

IC

m2

k11

k12

k2

c11

c12

c2

l11

l12

l2

l3

h0

v

单位

kg
kg·m2

kg
N/m
N/m
N/m

N·s/m
N·s/m
N·s/m

m
m
m
m
m

m/s

取值

0.6
0.02
0.05
300
300
40
10
10
10
0.2
0.2
0.1
60

0.01
0~60

图 16 实验振动测试

Fig. 16 Experimental vibration test

68



第  1 期 韩彦伟，等： 人车路耦合系统的非线性振动特性及试验研究

（4）设计人车路耦合非线性振动实验样机，实验

平台测试振动响应结果验证了理论模型与数值结果

的正确性与可靠性。
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Nonlinear vibration characteristics and experimental validation of 
a human-vehicle-road coupled system

HAN Yan-wei1， SHEN Ming-liang1， GAO Meng-yuan2， ZHANG Zi-jian3

（1.School of Civil Engineering， Henan University of Science and Technology， Luoyang 471023， China； 
2.School of Mathematics and Statistics， Henan University of Science and Technology， Luoyang 471023， China； 

3.College of Astronautics， Nanjing University of Aeronautics and Astronautics， Nanjing 210016， China）

Abstract: In order to solve the problem of complex nonlinear vibration response in the traveling vehicle system， a nonlinear dynam ⁃
ical model for a coupled human-vehicle-road system with three-degree-of-freedom is established. The coupled vibration equations of 
human-vehicle-road with three-degree-of-freedom are derived by the Lagrange equation， and the sine and cosine functions of this 
system arise from the geometric nonlinearity of torsional deformation. The nonlinear restoring force surfaces， potential energy sur⁃
faces and analytical expressions of natural frequency are obtained for the free vibration of the human-vehicle-road system. For the 
forced vibration， the influence of vehicle system parameters of vehicle mass， moment of inertia， passenger mass， seat stiffness， 
suspension stiffness， damping， centroid position， road wavelength and wave amplitude on the response curves of amplitude veloci⁃
ty is analyzed by using the numerical simulation method. The experimental platform of the coupled human-vehicle-road vibration 
system is built and the reliability of theoretical analysis and numerical results is verified by the experiments. The results show that 
this nonlinear dynamical coupled system with three degree-of-freedom can accurately describe the human-vehicle-road response 
characteristics， and reasonable selection of the system parameters can effectively reduce the vibration response amplitude and im ⁃
prove the human riding comfort.

Key words: nonlinear vibration；human-vehicle-road coupled system；free vibration；forced vibration；amplitude velocity response
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