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　Ｔｏａｎａｌｙｚｅｔｈｅｄｉｆｆｅｒｅｎｃｅｂｅｔｗｅｅｎｔｈｅｖｉｂｒａｔｉｏｎｆｒｅ
ｑｕｅｎｃｙｔｒａｎｓｍｉｔｔｅｄｔｏｔｈｅｄｒｉｖｅｒａｎｄｔｈｅｒｅｓｏｎａｎｃｅｆｒｅ
ｑｕｅｎｃｙｏｆｔｈｅｈｕｍａｎｂｏｄｙ牞ｗｅａｎａｌｙｚｅｔｈｅｖｉｂｒａｔｉｏｎ
ｃｈａｒａｃｔｅｒｉｓｔｉｃｓｏｆｔｈｅｓｅａｔｉｎｔｈｅｆｒｅｑｕｅｎｃｙｄｏｍａｉｎｉｎｔｈｉｓ
ｐａｐｅｒ．Ｆｉｇ．１１ｓｈｏｗｓｔｈｅｖｉｂｒａｔｉｏｎＦＦＴｓｐｅｃｔｒｕｍｔｒａｎｓ
ｍｉｔｔｅｄｔｏｔｈｅｄｒｉｖｅｒｔｈｒｏｕｇｈｔｈｅｓｕｓｐｅｎｓｉｏｎｓｔｒｕｃｔｕｒｅ．Ｔｈｅ
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ｓｕｆｆｅｒｆｒｏｍｄｉｓｅａｓｅｓｗｈｅｎｔｈｅｙａｒｅｅｘｐｏｓｅｄｔｏｓｕｃｈｖｉｂｒａ
ｔｉｏｎａｌｆｒｅｑｕｅｎｃｉｅｓｆｏｒａｌｏｎｇｔｉｍｅ．Ｈｕｍａｎｂｏｄｙｖｉｂｒａｔｉｏｎ
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ｏｔｈｅｒｆｒｅｑｕｅｎｃｙｖａｌｕｅｓｉｎｔｈｅｓｐｅｃｔｒｕｍａｐｐｒｏａｃｈｔｈｅｏｔｈｅｒ
ｃｒｉｔｉｃａｌｆｒｅｑｕｅｎｃｙｖａｌｕｅｓｏｆｔｈｅｈｕｍａｎｂｏｄｙ．Ｔｏｓｕｍｕｐ牞
ｔｈｅｄｅｓｉｇｎｏｆｔｈｅｓｅａｔｓｕｓｐｅｎｓｉｏｎｓｙｓｔｅｍｈａｓｎｏａｄｖｅｒｓｅ
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Ｆｉｇ．１２ｓｈｏｗｓｔｈｅｖｉｂｒａｔｉｏｎｓｐｅｃｔｒｕｍｃｏｎｔｒａｓｔｏｆｔｈｅｃａｂ
ｆｌｏｏｒａｎｄｓｅａｔｓｕｓｐｅｎｓｉｏｎｓｙｓｔｅｍ．Ｔｈｅａｃｃｅｌｅｒａｔｉｏｎａｍｐｌｉ
ｔｕｄｅｉｓｅｖｉｄｅｎｔｌｙｒｅｄｕｃｅｄ牞ａｎｄｔｈｅｓｐｅｃｔｒｕｍｄｉａｇｒａｍｓｏｆ
ｔｈｅｓｅａｔａｎｄｔｈｅｃａｂｆｌｏｏｒａｒｅｎｏｔａｂｌｙｓｉｍｉｌａｒ．Ｔｈｅｓｅｆｉｎｄ
ｉｎｇｓｉｌｌｕｓｔｒａｔｅｔｈａｔｎｏｆｒｅｑｕｅｎｃｙｒｅｇｕｌａｔｉｏｎｏｃｃｕｒｓｉｎｔｈｅ
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ｔｙｏｎｔｈｅｐｅｒｆｏｒｍａｎｃｅｏｆｔｈｅｓｕｓｐｅｎｓｉｏｎｓｙｓｔｅｍ牞ｂａｓｅｄｏｎ
ｔｈｅｏｐｔｉｍｉｚａｔｉｏｎｍｏｄｅｌ牞ｗｅｃａｒｒｙｏｕｔｓｉｍｕｌａｔｉｏｎｓｂａｓｅｄ
ｏｎｄｉｆｆｅｒｅｎｔｄｒｉｖｅｒｗｅｉｇｈｔｓａｎｄｔｈｅｕｎｃｅｒｔａｉｎｔｙｏｆｓｔｉｆｆｎｅｓｓ
ｃｏｅｆｆｉｃｉｅｎｔｓ．Ｔａｂ．７ｓｈｏｗｓｔｈｅｃｏｍｐａｒａｔｉｖｅａｎａｌｙｓｉｓｒｅ
ｓｕｌｔｓ．ＴｈｅＡＳＥＡＴｖａｌｕｅｓｏｆｔｈｅｓｅａｔｓｕｓｐｅｎｓｉｏｎｓｙｓｔｅｍａｒｅ
ｇｉｖｅｎｉｎｔｈｅｔａｂｌｅ．ＷｈｅｎｔｈｅｌｏａｄＰ≥ ８０ｋｇ牞ｔｈｅｖａｌｕｅ
ｏｆＡＳＥＡＴｉｎｃｒｅａｓｅｓｗｉｔｈｔｈｅｉｎｃｒｅａｓｅｉｎｕｎｃｅｒｔａｉｎｔｙｏｆｔｈｅ
ｓｐｒｉｎｇｓｔｉｆｆｎｅｓｓｃｏｅｆｆｉｃｉｅｎｔ．Ｔｈｅｖｉｂｒａｔｉｏｎｔｒａｎｓｍｉｓｓｉｂｉｌｉｔｙ
ｒａｔｅａｌｓｏｉｎｃｒｅａｓｅｓ．ＷｈｅｎｔｈｅｌｏａｄＰ＜８０ｋｇ牞ａｎｉｎｃｒｅａｓｅ
ｉｎｔｈｅｕｎｃｅｒｔａｉｎｔｙｏｆｔｈｅｓｐｒｉｎｇｓｔｉｆｆｎｅｓｓｆａｃｔｏｒｆｉｒｓｔｌｅａｄｓ
ｔｏａｓｍａｌｌＡＳＥＡＴ ｖａｌｕｅ．Ｔｈｉｓｆｉｎｄｉｎｇｉｎｄｉｃａｔｅｓｔｈｅｉｍ
ｐｒｏｖｅｄｐｅｒｆｏｒｍａｎｃｅｏｆｔｈｅｓｕｓｐｅｎｓｉｏｎｓｙｓｔｅｍ．Ｔｈｅｎ牞ｔｈｅ
ＡＳＥＡＴｖａｌｕｅｉｎｃｒｅａｓｅｓ牞ａｎｄｔｈｅｖｉｂｒａｔｉｏｎｉｓｏｌａｔｉｏｎｐｅｒｆｏｒｍ
ａｎｃｅｏｆｔｈｅｓｙｓｔｅｍｄｅｃｒｅａｓｅｓｇｒａｄｕａｌｌｙ．
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６５ ０．３４８１ ０．３０７７ ０．１９３２ ０．２４１２ ０．２５９３
７０ ０．３８７８ ０．３２１５ ０．１３６２ ０．１８３８ ０．１９７６
７５ ０．５２５１ ０．３７６２ ０．１２０８ ０．１７６３ ０．１８７４
８０ ０．６０３５ ０．４８３１ ０．１２９３ ０．０９１８ ０．０８１５
８５ ０．６８５２ ０．５７４７ ０．２２３５ ０．１７６４ ０．１３２６
９０ ０．７２５３ ０．６６９４ ０．２９３１ ０．２４５７ ０．２３１９

　Ｔａｂ．８ｓｈｏｗｓｔｈｅＴｔｒａｎｓｖａｌｕｅｓｏｆｔｈｅｓｅａｔｓｕｓｐｅｎｓｉｏｎｓｙｓ
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ｓｕｌｔｓｓｈｏｗｔｈａｔａｓｔｈｅｕｎｃｅｒｔａｉｎｔｙｏｆｔｈｅｓｐｒｉｎｇｓｔｉｆｆｎｅｓｓ
ｃｏｅｆｆｉｃｉｅｎｔｉｎｃｒｅａｓｅｓ牞ｔｈｅｖａｌｕｅｏｆＴｔｒａｎｓｉｎｃｒｅａｓｅｓｇｒａｄｕａｌ
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基于负刚度结构的驾驶室座椅悬架系统设计与评价

廖　昕１，２　 张　宁３　 邢海军１　 张婉洁１

（１石家庄铁道大学机械工程学院，石家庄０５００４３）
（２石家庄铁道大学交通工程结构力学行为与系统安全国家重点实验室，石家庄０５００４３）

（３东南大学机械工程学院，南京２１１１８９）

摘要：为了改善驾驶室座椅的隔振性能，提出了基于负刚度结构的工程机械驾驶室座椅悬架系统优化模型．
通过设计座椅负刚度悬架结构（ＮＳＳ），建立了负刚度非线性动力学方程，基于ＭＡＴＬＡＢ对悬架系统的不同
参数及其对动刚度的影响进行了分析，得到悬架系统最为理想的配置参数范围；同时提出了ＮＳＳ优化模型，
采用不同方法对振动传递特性进行了仿真分析．研究结果表明：优化后的座椅悬架系统的位移幅值与加速
度幅值均明显减小，座椅垂直振动方向的四次功率振动剂量值与加权加速度均方根值分别下降了８６％和
８７％，座椅有效振幅传递率和悬架系统振动传递率均下降，传递给驾驶员的振动的峰值频率均不在容易引
起人体不适的关键频率值附近．这表明座椅悬架系统的设计对驾驶员受振后的身体健康状况没有任何影
响，ＮＳＳ悬架系统具有良好的隔振性能，提高了驾驶员的乘坐舒适度．
关键词：工程机械；负刚度结构；座椅悬架系统；动力学特性；乘坐舒适性
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