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摘　 要:为避免汽车减震器在工作中与汽车车身共振而使车内产生异响ꎬ运用 Ｓｏｌｉｄｗｏｒｋｓ 软件

进行汽车减震器三维建模ꎬ通过 ｈｙｐｅｒｍｅｓｈ 进行网格划分ꎬ使用 ＡＮＳＹＳ－ｗｏｒｋｂｅｎｃｈ 对汽车减震

器进行自由模态和预应力模态分析ꎬ得到汽车减震器在自由模态和预应力模态下的固有频率

和振型等振动特性ꎬ并对结果进行对比分析ꎮ 研究结果表明:预应力模态更能真实反映汽车减

震器在工作过程中的振动特性ꎬ而且根据对其频率的分析ꎬ可以使汽车减震器工作时避开共振

区间ꎬ避免车内产生异响ꎮ
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ｄｉｆｆｅｒｅｎｔ ｒｉｎｇ.
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０　 引言

汽车减震器在汽车工作过程中比较容易损坏ꎬ其质量

和工作性能的好坏ꎬ对汽车行驶的稳定性有重要影响ꎬ甚
至会影响汽车其他部件的使用寿命ꎮ 所以让减震器一直

处于正常的工作状态非常重要ꎮ
本文以某型号汽车作为研究对象ꎬ通过整车道路试

验发现车内异响产生的频率为 ２７０ ~ ３００ Ｈｚꎮ 当汽车低

速行驶过程中ꎬ筒式减振器活塞不断进行往复运动ꎬ在运

动过程中提供阻尼力ꎮ 当复原行程转换为压缩行程时ꎬ
减振器空程使活塞杆轴向振动ꎬ此种振动经过减震器上

侧固定器传递到车身ꎬ当该振动频率与减震器固有频率

接近或重合时ꎬ发生共振并产生数百赫兹声音[１] ꎮ 宋睿

等人认为轿车减震器异响为结构传递性异响ꎬ且异响频

率为 ２５０~ ４５０ Ｈｚ[２] ꎮ 舒红宇等人认为减震器的结构噪

声发生在活塞杆复原和压缩行程换向过程中ꎬ频率范围

在 １００~ ４５０ Ｈｚ[３] ꎮ 税永波等人认为车辆在某些工况下

导致减震器高频振动ꎬ当振动频率达到减振器的固有频

率时振幅急剧增加ꎬ发生共振现象ꎬ产生噪声并传递到车

内[４] ꎮ 所以要了解汽车减震器的振动情况ꎬ需要对汽车

减震器进行自由模态分析和预应力模态分析ꎬ分析它们

的固有频率和振型ꎬ从而使汽车减震器可以避免与汽车

车身发生共振ꎮ

１　 汽车减震器有限元模型的建立

首先对减震器进行 ＳｏｌｉｄＷｏｒｋｓ 三维建模ꎬ如图 １ 所

示ꎬ其 中 主 要 零 部 件 的 尺 寸 如 表 １ 所 示ꎮ 其 次 在

ｈｙｐｅｒｍｅｓｈ中进行网格划分ꎬ并对汽车减震器各部件进行

绑定约束ꎻ然后利用 ＡＮＳＹＳ－ｗｏｒｋｂｅｎｃｈ 对汽车减震器进

行自由模态分析和预应力模态分析ꎬ其中模态提取方法采

用 Ｂｌｏｃｋ Ｌａｎｃｚｏｓꎮ

表 １　 主要零部件尺寸 单位:ｍｍ　

主要零部件 最大直径 最小直径 长度 厚度

工作缸 ３４ ３２ ３３７.０ ２

活塞杆 ３２ １０ ４０６.５ —

贮油缸 ４８ ３７ ３６０.１ ３
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１—活塞杆ꎻ２—贮油缸ꎻ３—工作缸ꎮ
图 １　 汽车减振器三维建模图和简单示意图

１.１　 材料属性

该型号汽车减震器由不同部件进行装配得到ꎬ其中主

要部件材料属性如表 ２ 所示ꎮ

表 ２　 汽车减震器各部件材料参数

序号 部件名称 弹性模量 / ＭＰａ 泊松比 密度 / (ｇ / ｃｍ３)

１ 贮油缸 ２.１２×１０５ ０.３０ ７.８７

２ 活塞杆 ２.１２×１０５ ０.３１ ７.８５

３ 工作缸 ２.１０×１０５ ０.３０ ７.８５

４ 支架 ２.１６×１０５ ０.３０ ７.８５

５ 导向座 １.００×１０５ ０.２８ ６.５０

６ 底盖 ２.１０×１０５ ０.２８ ７.８０

１.２　 网格划分

本文采用六面体网格对汽车减震器各部件进行网格

划分ꎬ以保证结果的准确性ꎮ 汽车减震器网格单元数目为

１０６ ０３０ꎬ节点数目为 １３３ ４５４ꎮ 图 ２ 为汽车减振器整体的

网格划分图ꎮ

图 ２　 汽车减振器整体的网格划分图

２　 模态分析

２.１　 模态分析理论方法

由 Ｈａｍｉｌｔｏｎ 变分原理得出其运动方程为

Ｍｓ ｕ̈ ＋ Ｃｓ ｕ
􀅰 ＋ Ｋｓｕ ＝ Ｔｓ (１)

当 Ｔｓ ＝ ０、 Ｃｓ ＝ ０ 阻尼不被考虑时为自由振动ꎮ 从而

得出减震器无液压油条件下的振动方程

Ｍ[ ] { ｕ̈} ＋ [Ｋ ]{ｕ􀅰} ＝ ０ (２)
其中: Ｍ[ ] 为结构质量阵ꎻ[Ｋ] 为结构刚度阵ꎻ{ｕ} 为结构位

移ꎮ 预应力效应带来的附加刚度也可以用刚度阵表示ꎮ

２.２　 自由模态分析

如图 ３ 所示ꎬ从左到右依次为汽车减震器前 ６ 阶自由

模态ꎮ 汽车减震器的前 ６ 阶固有频率及振型特征如表 ３
所示ꎮ
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图 ３　 汽车减震器前 ６ 阶自由模态
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表 ３　 汽车减震器前 ６ 阶固有频率及振型特征

阶数 频率 / Ｈｚ 振型特征

１ ９５９.６６ 减震器整体沿径向左右弯曲振动

２ ９７６.３８ 减震器整体沿径向左右弯曲振动

３ １ ４４６.９０ 减震器整体沿轴向伸缩变形

４ １ ４６３.６０ 减震器整体沿轴向伸缩变形

５ １ ９２９.５０ 减震器工作缸左右弯曲振动

６ １ ９３３.７０ 减震器工作缸左右弯曲振动

２.３　 实验验证

本实验通过某振动和噪声技术研究所的 ＤＡＳＰ Ｖ１０ 来

进行数据采集及信号处理ꎮ 该实验通过锤击法进行采样

测量ꎬ首先沿着某型号汽车减震器轴向均匀放置 ５ 个加速

度传感器ꎬ加速度传感器用来进行测量信号数据ꎻ其次通

过锤击法重复进行 ３ 组实验ꎬ然后将得到的时域波形进行

傅里叶变换ꎬ挑选其中比较好的频响函数进行 Ｐｏｌｙ＿ＬＳＣＦ
分析ꎬ得到集总传递函数稳态图(图 ４)ꎮ 表 ４ 为 Ｐｏｌｙ＿ＬＳＣＦ
法模态拟合结果ꎮ

0 200 400 600 800 1 000 1 200
�
/Hz

�
�

/m
m

图 ４　 Ｐｏｌｙ＿ＬＳＣＦ 法分析集总传递函数稳态图

表 ４　 仿真模态和实验模态对比

阶数 仿真模态 / Ｈｚ 实验模态 / Ｈｚ 误差 / ％

１ ９５９.６６ ９２３.５６ ３.９

２ ９７６.３８ ９２５.７８ ５.５

３ １ ４４６.９０ １ ３５６.２５ ６.７

４ １ ４６３.６０ １ ３６４.５６ ７.２

５ １ ９２９.５０ １ ７５５.６１ ９.９

６ １ ９３３.７０ １ ７６７.３２ ９.４

　 　 对汽车减震器相关性分析如图 ５ 所示ꎬ主对角线模态

ＭＡＣ 值为 １ꎬＭＡＣ 非对角元值远<１ꎬ说明各阶计算振型独

立性越好ꎮ 各阶模态的相关性很小ꎬ模态之间出现混淆的

可能性很低ꎬ所以本实验结果可信ꎮ
通过对汽车减震器自由模态进行分析后发现ꎬ最小阶

数频率 ９５９.６６ Ｈｚꎬ远>３００Ｈｚꎬ所以对汽车减震器自由模态

分析不能准确反映汽车减震器工作过程中的振动频率ꎮ

接下来要对汽车减震器进行预应力模态分析ꎬ来验证汽车

减震器在不同工况下的振动频率是否在 ２７０~３００Ｈｚ 内ꎮ

#1 #2 #3 #4 #5 #6 #7 #8 #9 #10

1.0

0.5

0

图 ５　 模态 ＭＡＣ 图

２.４　 预应力模态

预应力模态分析用于计算有预应力结构的固有频率

和振型[５] ꎮ 施加在汽车减震器上的两种预应力如表 ５ 所

示ꎬ受力图如图 ６ 所示ꎮ
表 ５　 施加在汽车减震器上的两种预应力

单位:Ｎ　

序号 受力位置 Ｆ Ｆｘ Ｆｙ Ｆｚ

１ Ａ:活塞杆上端受力(工况 １) ２ ５８０.７０ １ ５００ －２ １００ ０

２ Ｂ:缓冲块力(工况 １) １１ ０００.００ ０ ０ －１１ ０００

３ Ｃ:活塞杆受导向座力(工况 １) ３ ６０５.６０ －２ ０００ ３ ０００ ０

４ Ｄ:活塞受力(工况 １) ６３２.４６ ２００ －６００ ０

５ Ａ:活塞杆上端头受力(空载) １１１.８０ ５０ －１００ ０

６ Ｃ:活塞杆受导向座力(空载) １９２.０９ －１５０ １２０ ０

７ Ｄ:活塞受力(空载) ２９１.２０ ８０ －２８０ ０

A
B  

C  

D 

Ａ—活塞杆上端受力位置ꎻＢ—缓冲块施力位置ꎻ
Ｃ—导向座受力位置ꎻＤ—活塞受力位置ꎮ

图 ６　 汽车减震器受力图

　 　 在这里以工况 １ 为例ꎬ进行预应力模态分析ꎮ 如图 ７
所示从左到右依次为工况 １ 作用下的前 ６ 阶预应力模态ꎮ

工况 １ 和空载工况下的前 ６ 阶预应力模态固有频率及

振型特征如表 ６ 所示ꎮ
　 　 由图 ７、表 ６ 可知ꎬ汽车减震器在工况 １ 和空载工况下

预应力模态的前 ２ 阶固有频率都在 ２００~３００Ｈｚ 范围内ꎬ接
近异响发生频率 ２７０~３００Ｈｚꎬ而且前 ２ 阶模态阵型特征都

为活塞杆轴向伸缩振动ꎬ由引言中所引用文献[１]的内容

可得出:汽车减震器在前 ２ 阶预应力模态下易与汽车车身

发生共振ꎬ引发异响ꎬ所以汽车减震器在工作过程中要避

开前 ２ 阶固有频率ꎮ

􀅰６７􀅰
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(a) (b) (c)

(d) (e) (f)

图 ７　 工况 １ 作用下汽车减震器前 ６ 阶预应力模态

表 ６　 工况 １ 和空载工况作用下汽车减震器前 ６ 阶预应力模态固有频率及振型特征

阶数 工况 １ 频率 / Ｈｚ 空载工况频率 / Ｈｚ 工况 １ 振型特征 空载工况振型特征

１ ２６７.７７ ２６９.４８ 减震器活塞杆沿轴向伸缩振动 减震器活塞杆沿轴向伸缩振动

２ ２９４.３６ ２９６.１２ 减震器活塞杆沿轴向伸缩振动 减震器活塞杆沿轴向伸缩振动

３ ８５８.４３ ８６０.１１ 减震器整体沿径向前后弯曲振动 减震器整体沿径向前后弯曲振动

４ ８７９.６５ ８８１.３９ 减震器整体沿径向左右弯曲振动 减震器整体沿径向左右弯曲振动

５ １ ６２７.１０ １ ６２７.６０ 减震器活塞杆沿轴向伸缩振动 减震器整体沿径向左右弯曲振动

６ １ ６８８.９０ １ ６８９.５０ 减震器活塞杆沿轴向伸缩振动 减震器活塞杆沿轴向伸缩振动

２.５　 不同预应力下的模态分析

表 ７ 为不同预应力下各阶模态频率ꎮ

表 ７　 不同预应力下各阶模态频率表

单位:Ｈｚ　

预应力 第 １ 阶 第 ２ 阶 第 ３ 阶 第 ４ 阶 第 ５ 阶 第 ６ 阶

工况 １ ２６７.７７ ２９４.３６ ８５８.４３ ８７９.６５ １ ６２７.１０ １ ６８８.９０

空载 ２６９.４８ ２９６.１２ ８６０.１１ ８８１.３９ １ ６２７.６０ １ ６８９.５０

自由模态 ９５９.６６ ９７６.３８ １ ４４６.９　 　１ ４６３.６　 　１ ９２９.５０ １ ９３３.７０

　 　 由表 ７ 可以看出ꎬ汽车减震器在两种工况下的固有频

率比较接近ꎬ可以说明施加不同的预应力对汽车减震器固

有频率影响较小ꎮ 预应力的加载可以使减震器的固有频

率有所降低ꎮ

３　 结语
１) 相较于自由模态分析ꎬ预应力模态下的频率和振

型更接近汽车减震器真实工作时的工作频率和振型ꎬ更能

反映汽车减震器工作时的振动特性ꎮ
２) 预应力的加载可以使汽车减震器在有预应力情况

下的固有频率降低ꎬ振型特征也有很大改变ꎮ
３) 两种预应力模态前 ２ 阶固有频率都接近汽车异响

发生频率ꎬ所以汽车减震器在工作过程中要避开前 ２ 阶固

有频率ꎬ防止共振产生ꎬ以避免车内产生异响ꎮ
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