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车辆并联机构座椅三维减振研究

吴伟光　马履中　杨启志　陈修祥
（江苏大学机械工程学院，镇江 ２１２０１３）

　　【摘要】　针对车辆座椅的三维振动，提出采用三平移并联机构作为其主体机构，运动学分析表明在垂直方向

具有较大的工作空间，且机构的 Ｊａｃｏｂｉａｎ矩阵与垂直位移无关，适合作为车辆三维减振座椅。机构的模态分析结果

表明，系统的 ３个固有频率避开了人体的敏感频率，可以使人体具有较好的乘坐舒适度。最后对系统进行了动态

灵敏度分析，确定了系统设计参数对座椅固有频率的影响情况，更好地满足了车辆对座椅动态特性的要求。
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　　引言

车辆在行驶过程中由于路面不平引起上下颠

簸，在制动时引起车体前后振动，在汽车拐弯转向时

引起车体左右振动，这些振动综合起来可视为三维

方向的振动。目前有关座椅多维减振的方法还不多

见，文献［１～３］只考虑了垂直方向车辆振动的影
响，这主要是因为所研究的座椅主体机构只提供一

个方向的运动，因而无法对车辆座椅的三维减振进

行研究。文献［４］提出了一种救护车用三维防振
架，但采用机械多层单自由度减振装置，分层各自实

现独立方向的减振，结构十分复杂。由于并联机构

是一种多输入和多输出的多自由度系统，假设并联

机构平台受到多维振动激励，在并联机构运动输入

的原动件处装配可控的弹性阻尼减振系统，那么整

个机构即可实现多方向的多自由度减振效果。为此

马履中、陈修祥等提出采用 ｓｔｅｗａｒｔ六自由度和四自
由度的并联机构实现多维振动控制

［５］
，但对车辆座

椅来说，座椅在车辆上随车辆运动，一般３个方向的
减振和隔振即可。本文提出一种 ３ ＰＲＲＰ（４Ｒ）的
三平移并联机构，利用并联机构多输入多输出的运

动特点，并在并联机构的原动件处辅以弹性阻尼装

置，构成浮动支撑，采用反向驱动自适应原理，实现

车载座椅３个方向上较理想的减振和隔振效果。

１　结构与运动分析

如图１所示，车载座椅的三维减振装置采用
３ ＰＲＲＰ（４Ｒ）并联机构，并联机构由上、下平台和



３个单开链组成，３个支链对称布置，且结构参数相
同，每个单开支链均由｛－Ｐ⊥Ｒ∥Ｒ⊥４Ｒ－｝组成，
即全部由单自由度的 Ｐ或 Ｒ副组成，上平台与座椅
相连，下平台与车体连接，机构的上平台相对下平台

产生 ｘ、ｙ、ｚ３个方向的平移运动，主动副 ｑｉ位置安
装弹性阻尼减振装置，采用空气弹簧可调粘滞阻尼

器，通过机构参数设计和调整机构的阻尼器的弹簧

刚度可调整系统的固有频率，通过可调阻尼对振动

冲击的能量消耗实现车辆座椅的减振。

图 １　座椅三维减振装置结构简图

Ｆｉｇ．１　Ｓｋｅｔｃｈｏｆｓｅａｔｗｉｔｈ３Ｄｖｉｂｒａｔｉｏｎｄａｍｐｉｎｇ
　
在上、下平台的形心分别建立固定参考系

ＯＸＹＺ和动参考系 Ｐｘｙｚ，取机构的单开链进行分析，
图２为机构单支链位置投影图，其中连杆 ＭｉＣｉ、ＢｉＣｉ
的长度分别为 ｄｉ、ｌｉ，它们与 Ｚ轴夹角分别为 αｉ、βｉ，
ｑｉ是杆 ＡｉＢｉ的长度，ｒ、Ｒ分别是动、静平台的半径
（ｉ＝１、２、３）。设静平台中 ＯＡｉ与 Ｘ轴的夹角为 θｉ，
ｒＰ表示动平台质心 Ｐ在定坐标系 ＯＸＹＺ中的矢量，
ａｉ、ｅ、ｄｉ、ｌｉ、ｒｉ分别为 ＯＡｉ、ＡｉＢｉ、ＢｉＣｉ、ＣｉＭｉ、ＰｉＭｉ在定
坐标系 ＯＸＹＺ下的单位矢量，由图 ２中的矢量关系
可得

Ｒａｉ＋ｑｉｅ＋ｌｌｉ＋ｄｄｉ＝ｒＰ＋ｒｒｉ （１）

图 ２　机构单开链坐标投影图

Ｆｉｇ．２　Ｃｏｏｒｄｉｎａｔｅｐｒｏｊｅｃｔｉｏｎｏｆｂｒａｎｃｈｅｓ
　

对式（１）两边同时对时间求导，可得动平台质
心 Ｐ点的速度

ｖＰ＝ｑ
·

ｉｅ＋ｌωｌｉ×ｌｉ＋ｄωｄｉ×ｄｉ （２）

式中　ｖＰ———动平台质心 Ｐ点的速度

ｑ·ｉ———第 ｉ个支路移动滑块的速度
ωｌｉ、ωｄｉ———第 ｉ个支路上连杆 ＢｉＣｉ、ＣｉＭｉ转

动的角速度

假设存在单位矢量 ｒ，使 ｒ同时和 ｌｉ、ｄｉ垂直，令
ｒ＝ｌｉ×ｄｉ，那么式（２）两边同点乘 ｒ，并整理后可得
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αｉ＝ａｒｃｓｉｎ（（－ｘＰｃｏｓθｉ－ｙＰｓｉｎθｉ－ｒ＋Ｒ）／ｌｉ）

βｉ＝ａｒｃｓｉｎ（（ｘＰｓｉｎθｉ－ｙＰｃｏｓθｉ）／ｄｉ
{ ）

（４）

由 Ｊａｃｏｂｉａｎ矩阵 Ｊ和虚功原理，可得机构的力
Ｊａｃｏｂｉａｎ矩阵 Ｇ＝（ＪＴ）－１。由式（３）、（４）可知，该机
构的 Ｊａｃｏｂｉａｎ矩阵与机构动平台的垂直位移 ｚ

Ｐ
无

关，故当座椅仅在垂直方向由载荷产生位移时，不影

响机构的 Ｊａｃｏｂｉａｎ矩阵，另外可以看出，机构的工作
空间在垂直方向取决于 ｑｉ的位移，ｑｉ的位移越大，
则机构的工作空间越大，这可以很好地适应座椅的

使用特点。

２　模态分析

该座椅减振平台主要用于对空间三维振动的控

制，因此研究该减振平台的固有振动特性非常必要。

由于该减振平台有３个自由度，存在粘性、摩擦阻尼
及结构阻尼，考虑到结构阻尼较小忽略不计，摩擦阻

尼为各运动副的摩擦力，故系统阻尼可仅考虑移动

副处弹性元件和阻尼元件的粘性阻尼。以动平台为

研究对象，在机构工作初始静平衡位置，不计各杆件

的质量，则系统的运动微分方程为
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式中　Ｍ———广义质量矩阵
ｍ———上平台和座椅载荷的总质量
Ｃ———当量阻尼矩阵
Ｋ———广义刚度矩阵
Ｆ———Ｘ方向的广义力

广义坐标取 Ｘ＝｛ｘ
Ｐ
，ｙ
Ｐ
，ｚ
Ｐ
｝。
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为建立阻尼系统的模态模型，令 Ｆ＝０，可得
（ｓ２Ｍ＋ｓＣ＋Ｋ）ｕ＝０ （６）

故系统特征方程为

｜ｓ２Ｍ＋ｓＣ＋Ｋ｜＝０ （７）
得：ｓｒ＝σｒ＋ｊωｒ（ｒ＝１，２，３）为系统特征方程的复根，
即系统的复模态频率；ｕ为系统的模态向量。

由系统的模态向量和复模态频率，即可求得系

统对外激励的正则响应。但系统的响应与该阶固有

频率 ωｒ同激励频率的接近程度有关，当第 ｒ阶模态
起主要作用时，其余模态的影响很小。一般来说，并

联平台在不同的初始位置下，系统的 Ｊａｃｏｂｉａｎ矩阵
是不一样的，因而模态参数和系统响应也不一样，故

应该合理选择并联机构的初始位置。但对该并联机

构来讲，座椅在支撑人体时，在垂直方向产生位移并

不改变机构的 Ｊａｃｏｂｉａｎ矩阵，而另两个方向由振动
引起的位姿的改变量是很小的，因而该座椅平台可

以不考虑位姿变化对系统力 Ｊａｃｏｂｉａｎ矩阵及模态参
数的影响。

３　动态灵敏度分析

在座椅多维减振系统模型确定以后，为了使结

构的动态特性（如某阶固有频率及振型）满足预定

的要求，需要对结构作一定的修改，为了确定有效的

修改方案，需要分析各个结构参数和力学参数的改

变对系统结构动态特性变化的敏感程度，即结构的

动态特性灵敏度分析。对多维振动系统而言，动态

特征灵敏度可理解为系统动态特征参数（特征值和

特征向量）对结构参数或设计变量的改变率，通过

灵敏度分析计算可求出动态特性对结构设计变量的

敏感程度，进而选择对系统动态特性影响较大的结

构参数作为设计变量。

对于式（５）表达的有阻尼多自由度系统，令状

态向量 Ｚ＝［Ｘ　Ｘ
·

］
Ｔ
，则得到系统自由运动方程为

ＡＺ
·

＋ＢＺ＝０ （８）

其中　　Ａ＝
Ｃ Ｍ
Ｍ[ ]０ 　Ｂ＝ Ｋ ０

０ －[ ]Ｍ
式（８）的特征方程有复共轭特征对 λｒ，ψｒ；λ


ｒ，ψ


ｒ。

其中 ｒ＝１，２，３。
对第 ｒ阶模态则有

λｒＡ
槇
ψｒ＋Ｂ

槇
ψｒ＝０ （９）

其中　　
槇
Ψｒ＝

ψｒ

λｒΨ



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

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Ψ
ｒ ＝

Ψｒ

λｒ Ψ








ｒ

考虑到模态向量的正交性
［８］
，并对 槇Ψ正则化后

处理，则有

λｒＡ槇ψｒ＋Ｂ槇ψｒ＝０ （１０）

其中 槇Ψｒ＝
Ψｒ
λｒΨ[ ]

ｒ

若结构设计变量为 ｘｍ，对式（１０）求偏导数得
λｒ
ｘｍ
ＡΨｒ＋λｒ

Ａ
ｘｍ
Ψｒ＋λｒＡ

Ψｒ

ｘｍ
＋Ｂ
ｘｍ
Ψｒ＋Ｂ

Ψｒ

ｘｍ
＝０

（１１）
式（１０）左乘 ΨＴ

ｒ，整理后得

λｒ
ｘｍ
＝－λｒΨ

Ｔ
ｒ
Ａ
ｘｍ
Ψｒ－Ψ

Ｔ
ｒ
Ｂ
ｘｍ
Ψｒ＝

(－ λ２ｒΨ
Ｔ
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Ψｒ＋λｒΨ

Ｔ
ｒ
Ｃ
ｘｍ
Ψｒ＋λｒΨ

Ｔ
ｒ
Ｋ
ｘｍ
Ψ )ｒ
（１２）

式（１２）便是特征值一阶灵敏度的表达式，亦是
固有频率对结构设计变量的灵敏度。

４　振动特性分析

车辆座椅的动态舒适性与座椅、人体的振动特

性密切相关
［９］
，人体在不同的姿态下所表现出来的

振动特性也各不相同，一般在坐姿状态下，人体的

胸、腹部的共振频率为４～８Ｈｚ，头、颈部的共振频率
为２０～３０Ｈｚ。另外座椅垂直轴向频率最敏感频率
中，在 ４～８Ｈｚ这个频率范围内，人的内脏器官产生
共振，人体会感觉很不舒适，８～１２５Ｈｚ对人的脊椎
系统影响较大，随着频率的增高，敏感度下降。座椅

水平轴向的频率最敏感频率范围为 ０５～２Ｈｚ，大
约在 ３Ｈｚ以下水平振动比垂直振动更敏感。

为了减轻传递给乘坐者的振动，提高车辆座椅

的动态舒适性，对座椅的三维减振设计应考虑以下

因素：座椅应有合适的共振频率，既要避开人体最敏

感的频率区，又不能与悬架的共振频率重合；要尽量

降低共振频率所对应的最大传递率，以减少传给人

体的振动能量；应降低 １０Ｈｚ附近的振动传递率，因
为车辆非簧载质量的共振频率在 １０Ｈｚ左右，降低
该值能减少由车轮传递上来的高频振动的影响，并

能减小来自椅背的高频振动。

确定座椅样机上平台半径 ｒ＝１１２ｍｍ，质量ｍ＝
６０ｋｇ，连接上平台杆件长 ｄ１＝１２０ｍｍ，连接阻尼器
的杆件长 ｌ１＝１００ｍｍ，下平台半径 Ｒ＝１４０ｍｍ，移动
副处的空气弹簧刚度为 ｋ１＝ｋ２＝ｋ３＝１００Ｎ／ｍｍ，可
调阻尼器的阻尼比 ξ＝０２。

在座椅工作的平衡位置，取上平台中心点为

（０，０，３２０），则该位置系统的 Ｊａｃｏｂｉａｎ矩阵为

Ｊ＝
１１４２９ １１４２９ －２２８５７
１９７９５ －１９７９５ ０









０３３３３ ０３３３３ ０３３３３
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由式（６）可以求得系统 ３个广义坐标下的固有
频率分别为：ｆ１ ＝２３２１０Ｈｚ，ｆ２ ＝２３２１０Ｈｚ，ｆ３ ＝
１１２５４０Ｈｚ。

系统的模态振型如图 ３所示，系统在第 １阶和
第２阶主振动时为异向振动，在第 ３阶主振动时为
同向振动。

图 ３　系统的 ３阶模态

Ｆｉｇ．３　Ｔｈｒｅｅｎａｔｕｒｅｍｏｄｅｓｏｆｓｙｓｔｅｍ
（ａ）第１阶　（ｂ）第２阶　（ｃ）第３阶

　
通过模态分析可知，系统的固有频率接近人体

的敏感范围，下面由式（１２）研究样机在工作位置下
３个固有频率对系统设计参数的影响。图 ４～６为
动平台质量 ｍ和主动副的刚度 ｋ对系统 ３个频率
的灵敏度影响，可见随着弹簧刚度的增加，动平台质

量的减小，系统的３个固有频率均增大，且在不同位
置系统频率对 ｍ、ｋ的敏感程度是不一样的。系统
的阻尼系数对系统的 ３个固有频率影响不大，而系
统在工作静平衡位置一旦偏离了水平面中心位置

等，却由于机构的 Ｊａｃｏｂｉａｎ矩阵发生变化，系统的固
有频率也会随之变化，但它们主要影响水平和横向

的系统固有频率。另外机构设计参数对系统的固有

频率也有影响，图 ７为系统固有频率随静平台半径
Ｒ的变化图，主要是由于它们改变了机构初始位形
的 Ｊａｃｏｂｉａｎ矩阵。

图 ４　系统的固有频率 ｆ随动平台质量 ｍ的变化曲线

Ｆｉｇ．４　Ｒｅｌａｔｉｏｎｓｈｉｐｂｅｔｗｅｅｎｎａｔｕｒｅｆｒｅｑｕｅｎｃｙｆａｎｄ

ｍａｓｓｏｆｕｐｐｅｒｆｌａｔｍ

总体上说，系统的固有频率一般会随着机构各

设计参数的变化而变化，若在座椅减振设计时，发现

其固有频率不满足要求，根据图４～７等调整一或两
个参数即可，如欲使座椅的固有频率满足水平、横向

方向大于３Ｈｚ，垂直方向大于 １２Ｈｚ，可保持动平台
质量不变，调整座椅弹簧刚度，使 ｋ１ ＝ｋ２ ＝ｋ３ ＝
１７０Ｎ／ｍｍ，则系统的 ３个固有频率分别为 ｆ１ ＝
３０２６２Ｈｚ，ｆ２＝３０２６２Ｈｚ，ｆ３＝１４６７３４Ｈｚ，从而满
足设计要求。

图 ５　系统的固有频率 ｆ随弹簧刚度 ｋ的变化曲线

Ｆｉｇ．５　Ｒｅｌａｔｉｏｎｓｈｉｐｂｅｔｗｅｅｎｎａｔｕｒｅｆｒｅｑｕｅｎｃｙｆａｎｄ

ｓｔｉｆｆｎｅｓｓｋ
　

图 ６　系统的固有频率 ｆ１随质量 ｍ和弹簧

刚度 ｋ的变化分布图

Ｆｉｇ．６　Ｒｅｌａｔｉｏｎｓｈｉｐｂｅｔｗｅｅｎｎａｔｕｒｅｆｒｅｑｕｅｎｃｙｆ１ａｎｄ

ｍａｓｓｍ，ｓｔｉｆｆｎｅｓｓｋ
　

图 ７　系统的固有频率 ｆ随静平台半径 Ｒ的变化图

Ｆｉｇ．７　Ｒｅｌａｔｉｏｎｓｈｉｐｂｅｔｗｅｅｎｎａｔｕｒｅｆｒｅｑｕｅｎｃｙｆａｎｄ

ｒａｄｉｕｓｏｆｌｏｗｅｒｆｌａｔＲ
　

５　结论

（１）提出了一种三平移并联机构作为车辆三维
减振座椅的主体机构，其运动学分析表明，机构在垂

直方向具有较大的工作空间，且机构的 Ｊａｃｏｂｉａｎ矩
阵与垂直方向位移无关，适合作为车辆座椅的三维

减振平台。

（２）对系统进行了模态分析，求解了系统 ３个
方向的固有频率和振型，结果表明机构 ３个方向的
固有频率避开了人体的敏感频率，适合用于车辆座

椅的三维减振。
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（３）对系统进行了动态灵敏度分析，通过分析
系统的结构参数和力学参数对系统固有频率的影

响，进一步确定了对系统动态设计的途径，使系统更

好地满足了车辆座椅的固有特性要求。
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