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摘 要：利用ADAMS软件建立某型叉车整车在怠速工况下的振动仿真模型，并进行实验验证，实验表明通过采用

对连接螺栓的柔性化方法可以有效提高叉车仿真模型的准确性。在此基础上利用ADAMS试验设计方法，对整车动力

总成悬置刚度阻尼匹配进行优化，结果表明通过刚度阻尼的合理匹配能在一定程度上改善整车车架上的振动情况。
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Vibration Simulation of a Forklift Truck and Optimization of Its
Engine Mounting System
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AbstractAbstract : The model of a forklift truck is built for vibration simulation in idling condition by means of ADAMS

software. The result of simulation is verified experimentally. It shows that the accuracy of the forklift truck simulation can be

effectively improved by raising the flexibility of the bolt joints. On this basis, the match between stiffness and damping of

the powertrain suspension of the forklift truck is optimized by using ADAMS software. Results demonstrate that the

reasonable match between stiffness and damping can improve the vibration condition of the truck.
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内燃叉车因为功能广泛、机动性强得到广泛应

用,但随着市场竞争的加剧以及客户对产品要求不

断提高，对叉车的振动噪声控制变得日益重要。叉

车在怠速工况下的振动是叉车振动最为剧烈的工况

之一，叉车在怠速工况下发动机的激励传递至车架，

并通过叉车护顶架的座椅、方向盘和脚踏板的振动

传递给叉车的操作者，影响了叉车的操控性和舒适
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性。目前对叉车的振动控制主要通过对叉车车架结

构的优化和叉车护顶架结构的优化进行改进。这些

改进措施在一定程度上可以减少整车的振动，但优

化方法较复杂而且成本较高。本文应用ADAMS动

力学仿真软件建立了怠速工况下叉车整车的振动仿

真模型，通过柔性化连接螺栓提高了整车振动仿真

模型的准确性，并对动力总成悬置处刚度阻尼进行

了优化，优化结果表明，通过刚度阻尼的合理匹配能

在一定程度有效改善叉车的振动特性，达到减振的

目的。

11 叉车整车的三维实体模型

叉车的整车结构划分为护顶架、车架、驱动桥、

后桥、动力总成和门架起升装置等。车架是叉车全

部零部件布置连接、安装的基础平台，不仅承担着发

动机、底盘、护顶架和装卸搬运货物的全部重量 [1]，

它的前端刚性地安装并固定到驱动桥上，后端通过
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中间铰轴支撑在转向桥上。驱动桥和转向桥一起，

支撑着全车。本文主要是对车架和动力总成的仿

真，不考虑护顶架及门架处的响应情况。因此，在三

维软件Creo中建立了车架、驱动桥，动力总成等关

键部件的实体模型，如图 1所示。然后再转化为中

间格式 stp 文件，为后续导入动力学仿真软件

ADAMS中进行仿真及优化做好准备。

图 1 Creo中叉车三维模型

22 叉车怠速工况下的振动激励

车辆在作业和行驶过程中必然受到各种振动激

励的影响，发动机工作时的振动和路面不平度激励

是车辆发生振动的主要原因。叉车工作环境通常较

为狭窄，运输货物时的频繁起步和装载与卸载货物

时都为怠速工况，怠速工况为叉车主要工况之一，而

且主观体验本叉车怠速工况振动较为剧烈，因此本

文仿真与优化主要考虑是怠速工况，对怠速工况下

的激励进行了分析。在发动机工作时，发动机既是

激励源又是受迫的振动体。发动机工作时，发动机

气缸的燃气压力和运动部件产生的不平衡惯性力与

力矩的作用，激励着车辆不断的产生振动，如果这些

力和力矩与整车的其它子系统或者来自路面的激励

发生耦合时，那么整车的振动将会大大的加剧，影响

乘坐的舒适性与安全性。

本文分析的叉车采用的四缸直列四冲程柴油

机，点火顺序依次为 1-3-4-2，曲柄夹角为 180 °。在

对发动机施加激励时气缸工作压力难以施加，依据

内燃机动力学理论可知，发动机所产生的激励主要

为 2阶往复惯性力 Fz 和绕曲轴旋转的倾覆力矩

Mx
[2]

Fz = 4mrω2 cos(2ωt) (1)

MX =Me0(1 + 1.3 × sin(2ωt)) (2)

式中 m 为单缸活塞及往复运动部分质量，单位为

kg; r 为曲柄半径，单位为m，ω 为发动机曲轴转动

的角速度,单位为 rad/s，Me0为发动机的输出扭矩，单

位为 N × M 。

33 叉车传动系振动测试

叉车的传动系主要为：发动机飞轮与变速箱连

接，变速箱与前桥连接作为驱动桥，后桥与车架连接

作为转向桥。因此发动机产生的激励传递路径为：

一，通过悬置传递传递至车架，二、通过传动系向前

传递。飞轮与变速箱的连接以及变速箱与前桥的连

接通过螺栓连接。为了了解整车的振动传递，对该

叉车传动系进行振动测试。实测数据表明，整车怠

速工况下传递系功率谱密度主要集中在 23 Hz处，

发动机飞轮端与变速箱飞轮端在23 Hz处功率谱密

度分别为 0.46 g2/Hz和 0.21 g2/Hz，可以推断连接螺

栓在怠速工况下存在弹性变形。针对这种情况，本

文提出了对连接螺栓的柔性化方法进行建模，提高

仿真的准确性。同时也建立了刚性连接螺栓仿真模

型，并对整车进行实验测试，通过对三组数据的对比

分析，结果表明柔性化连接螺栓可以有效提高整车

建模的准确性，为整车的动力学仿真优化提供了较

为准确的模型。

44 ADAMSADAMS动力学模型及仿真

ADAMS是机械系统动力学分析和仿真的主流

软件之一，用于虚拟样机分析，可对整个机械进行静

力学、运动学和动力学等分析。它有强大的分析和

后处理功能,任何有运动部件的机械系统都可以进

行建模与仿真分析,在与机械系统经历的真实环境

相似的条件下对系统进行运动学和动力学仿真分

析。同时，它还可以用来检验实验数据的正确性以

及发现影响机械系统性能主要参数,并通过优化来

寻求这些参数的最优组合以改进整个系统的性能 [3]

44..11 ADAMSADAMS整车模型的建立

把前面通过Creo建立的整车三维模型，通过中

间格式 step导入ADAMS，导入后进行简化，简化掉

一些不影响动力学响应的结构，这样可以加快仿真

速度，节约系统资源。因为是导入模型需要对模型

重新赋予属性。该叉车的各项基本参数如表1。

表 1 动力总成基本参数

前桥

变速箱箱

发动机

m

188

186

233

Ixx

28

2.8

12.0

Iyy

2.8

0.8

16.4

Izz

28.6

9.3

11.8

Ixy

0.01

2.7

0

Iyz

0.2

0.01

0

Ixz

0

0.8

0

注：表中质量单位为kg，转动惯量单位为kg∙m2
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其他参数如下：

额定起重量/N： 30 000

额定功率/kW/r/min： 37/2 650

最大转矩/Nm/r/min： 145/1 800

前轮胎的静力半径/mm： 345

后轮静力半径/mm： 222

前轮静刚度/kg/cm： 813.15

后轮静刚度/kg/cm： 166.25

44..22 螺栓柔性化建模

44..22..11 ADAMSADAMS多柔体系统动力学理论

ADAMS柔性模块采用模态来表示物体弹性，

其基本思想是赋予柔性体一个模态集,采用模态展

开法,用模态向量和模态坐标的线性组合来表示弹

性位移。

在ADAMS柔性体系统中的坐标系定义如图2，

包括惯性坐标系e r和动坐标系e b。

图 2 ADAMS柔性体坐标系

动坐标系可以相对惯性坐标系进行有限的移动

和转动，同时引入弹性坐标来描述柔性体上各点相

对动坐标系统的变形。对于柔性体上任意一点，其

位置向量为

r = r0 +A(SP + up) （3）

r 为 P 点在惯性坐标系中的向量；r0 为浮动坐

标系原点在惯性坐标系中的向量；A为方向余弦矩

阵；SP 为柔性体未变形时 P 在浮动坐标系中的向

量；up 为相对变形向量。对于点 P ，该单元的变形

采用模态坐标来描述，有

up =Φpq f （4）

Φp 为点 P 里慈基向量要求的假设变形模态，q f

为变形的广义坐标。

柔性体上任一点的速度向量及加速度向量可以

通过式（4）对时间求1阶导数和2阶导数得到

r
. p = r

.

0 + A
. (sP + up) +AΦpq

.

f （5）

r
.. p = r

..

0 + A
.. (sP + up) + 2 A. Φpq

.

f +AΦpq
..

f （6）

在ADAMS中外加载荷包括单点力与扭矩、分

布式载荷以及残余载荷。

（1）单点力和扭矩

力和扭矩以矩阵形式写出，在标记点 K 的局部

坐标系表示为

FK = [ ]fx fy fz TK = [ ]txty tz
T

（7）

广义力 Q 由广义平动力，广义扭矩和广义模态

力组成，可表示为

Q = [ ]QTQRQM
T

（8）

平动坐标下的广义力可以通过转换单点力 Fk

到全局坐标系e r下来获得，即

QT =A FK （9）

其中 A为标记点 K 上的坐标系相对于全局坐标的

欧拉角变换阵。

将物理坐标系下的力矩向基于欧拉角的坐标系

转换，并利用式 ωB =Bψ. ，可得广义合力矩为

QR =[AB]T[AgkTK + p
∼
AgkFK] （9）

通过投影单点力和单点力矩到模态坐标上，可

得到P点处的广义模态力

QM =ΦT
PFI +Φ*T

P TI （10）

其中Φp 和Φ*
p
对应于节点 P 处的平动和转动自由

度的模态斜方阵。 F1 ，T1 为 K 点全部坐标系上的

力、力矩。

（2）分布式载荷

在FEM软件中运动方程

M x
.. +Kx =F （11）

其中 M 和 K 为柔性体上有限元的质量和刚度矩阵，

而 x和 F 为物理节点的自由度矢量和载荷矢量。利

用模态矩阵Φ 可以得到节点力矢在模态坐标上的

投影为

f =ΦTF （12）

（3）残余载荷

由于模态截断，很多情况下施加的力并不能进

行投影，这些力被称为残余载荷，可以将其看为已投

影到了被剪断的高阶模态坐标上。残余载荷可表示

为

ΔF =F - [ ]ΦT -1
f （13）

与残余载荷相关的是残余矢量，可看成是把残

余载荷施加于柔性体时产生的变形。

多柔体系统能量的计算包括动能和势能

（4）动能和质量矩阵

考虑节点 P 变形前后的位置、方向和模态，柔性

叉车振动仿真及发动机总成悬置优化 67
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体的广义坐标可表示为

ξ =[x y z ψ θ Ф qi（i =1，...，M）]T=[r ψ q]T （14）

速度表达式在系统广义坐标上的时间导数 ξ
..
中

表达式

vp =[I -A(sp + up)B AΦ p]ξ. （15）

柔性体的动能为

T = 12 ∫V ρvTvdV≈ 12∑P

mPv
T
P vp +ωGBT

P IPω
GB
P （16）

其中 mP 和 IP 分别为节点 P 的节点质量和节点惯性

张量；ωGB
P =BPΨ

.

，为点 B相对于全局坐标基德角速

度在局部坐标基中的斜方阵表示。将关系式

ωGB
P =BPΨ

.
代入上式，得到动能的关系表达式

T = 12 ξ
. T
M(ξ)ξ. （17）

其中 M(ξ)为质量矩阵

（5）势能和刚度矩阵

势能一般分为重力势能和弹性势能两部分，可

用下列二次项表示

W =W g(ξ) + 12 ξ
T
Kξ （18）

在弹性势能中，K 是对应于模态坐标 q的结构

部件的广义刚度矩阵，通常为常量。

（6）能量损失和阻尼矩阵

阻尼力依赖于广义模态速度并可以从能量损耗

函数

Γ= 12 q
. T
Dq

.

（19）

矩阵 D包含阻尼系数 dij ，它是常值对称阵。

（7）多柔体动力学方程

柔性体的运动方程从下列拉格朗日方程导出

ddt ( ∂L∂ ξ. ) -
∂L∂ξ + ∂Γ∂ξ +[∂Γ∂ξ ]Tλ -Q = 0
ψ = 0 （20）

其中 ψ为约束方程；λ为对应于约束方程的拉氏乘

子；ξ 为广义坐标；Q为投影到 ξ 上的广义力；L 为

拉格朗日项，定义为 L = T -W ，T 和W 分别表示动

能和势能；Γ表示能量损耗函数。

将求得的 T ，W ，Γ代入上式，得到最终的微分

运动方程为

M ξ
.. + M

.

ξ
. - 12 [∂M∂ξ ξ

. ]T ξ. +Kξ + fg +Dξ
. +[∂ψ∂ξ ]Tλ =Q

（21）

其中 ξ
..
为柔性体的广义坐标及其时间导数；M ，M

.

为柔性体的质量矩阵及其对时间的导数；∂M∂ξ 为质

量矩阵对柔性体广义坐标的偏导数，M 为模态数。

44..22..22 螺栓柔性化建模

根据ADAMS多柔体动力学理论知识，首先需

要对螺栓进行网格划分即进行模态计算，弹性体的

每阶模态对应于一个广义模态坐标，相应的影响模

型的自由度。

本文在对螺栓进行柔性化时，把实体模型导入

有限元软件Ansys中进行网格划分。Ansys中的柔

性化螺栓采用实体单元SOLID 45进行网格划分，并

定义材料属性。根据飞轮与变速箱的连接情况及变

速箱与前桥的连接，在螺柱的中间长度处及螺柱的

根部设置外接节点，以便传递力和力矩生成，最后生

成MNF文件，该文件中已包括构件的所有信息。

在 ADAMS/View Flex 中导入创建的螺栓柔性

化MNF文件后，把螺栓移动到安装位置，用固定副

约束螺栓与连接件。

44..33 整车其他部件模型的建立

本文仿真的叉车是平衡重式叉车，所以配重对

整车的响应有一定影响，在ADAMS模型中配重用

矩形替代，各项参数通过Creo建立三维模型测量得

到。另外还有轮胎模型，ADAMS/View中提供了五

种轮胎模型：Delft 轮胎模型、Fiala 轮胎模型、

Simithers轮胎模型、UA轮胎模型和User Defined 模

型 [4]。仿真模型不需要进行操作性和稳定性分析，

所以通过ADAMS导入较简单的Fiala轮胎模型，参

数的设置按表1中的参数进行设置。前桥和后桥的

参数设置通过三维软件测得输入ADAMS模型。发

动机悬置用BUSHING替代，根据悬置实际数值，输

入悬置的三向刚度和阻尼系数，KX = KY =600 (N/

mm)，KZ =426 (N/mm)，三个方向阻尼系数 C 均为

0.7。此处扭转刚度和阻尼设置为 0。ADAMS中的

整车模型如图3所示。

图 3 ADAMS中整车模型

55 ADAMSADAMS中整车仿真及结果

通过前文对整车的激励源的分析，将激励力（力

矩）简化为发动机质心处的 2阶往复惯性力和倾覆

力矩，根据发动机外特性曲线拟合发动机的的输出

扭矩，拟合曲线的表达式为
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Me0 = -3.772 × 10-10 × n - 2.1 487 × 10-6 × n2 +
0.025 643× n +136.62 （22）

式中n为发动机转速单位为 r/min。

对点火均匀的四缸发动机来说，其输出扭矩呈

周期性脉动，在发动机怠速时表现更为明显。根据

经验公式，直列四缸发动机的激励主频率为 [5]

f
主
= 260 ×C ×N × n （23）

式中 f
主
为发动机激励主频率,单位为Hz；N 为气缸

数；n 为发动机转速，单位为 r/min；C为发动机的冲

程数。

本文考虑的是怠速工况，发动机的曲轴转速为

750 r/min，计算发动机激励频率为 25 Hz，在质心处

施加激励为

Me0 = 155 e3(1 + 1.3 sin (90 000 × time))
Fz = 1 050 × cos ( 9 000 × time ) （24）

因为发动机安装角度很小，忽略发动机角度的

影响，左右两边基本对称，所以只在左边发动机悬置

处和车架左边悬置处设置测点，测量加速度 Z 向（竖

直方向，下同）加速度，分析悬置处振动传递情况。

仿真时间和采样时间均为 20 s，柔性化连接螺栓模

型仿真加速度有效值：RMS发动机=10 125 mm/s2，RMS车架

=1 073 mm/s2。刚性连接螺栓模型仿真加速度有效

值：RMS 发动机=8 095 mm/sec2，RMS 车架=608 mm/sec2。

如图4、图5、图6、图7所示。

图 4 柔性连接螺栓模型发动机左边悬置处 Z 向仿真加速度

图 5 柔性连接螺栓模型车架左边悬置处 Z 向仿真加速度

66 整车实测数据及对比

为了验证本文仿真模型的准确性，对整车在怠

速工况下进行了实测，测点为发动机左边悬置处 Z

向，加速度和车架左边悬置处 Z 向加速度。测试设

备及软件清单如下：

东华测试DH 5923动态信号测试分析系统

丹麦Bruel & Kjaer公司4508 B加速度传感器

实验测试点的安装位置如图8所示。

图 6 刚性连接螺栓模型发动机左悬处 Z 向加速度

图 7 刚性连接螺栓模型车架左悬处 Z 向加速度

图 8 实验测试测点安装位置

实验采集的数据导入ADAMS中进行对比。实

测数据发动机左悬置处加速度有效值：RMS 发动机=10

348 mm/sec2，RMS 车架=1 380 mm/s2，如图9和图10所

示。

定义传递率

T = RMS
车架RMS

发动机

（5）

把仿真加速度有效值和实测加速度有效值代入

上式公式计算传递率，刚性连接螺栓模型传递率

叉车振动仿真及发动机总成悬置优化 69
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图 9 实测发动机左悬置处的 Z 向加速度

图 10 实测车架左悬置处的 Z 向加速度

T
仿真1 = 0.075 ，柔性化连接螺栓模型传递率 T

仿真2 =

0.106，实测传递率 T
实测

=0.13，刚性连接螺栓传递率

误差为 43 %，柔性连接螺栓模型传递率误差为

18 %，可以看出柔性化连接螺栓准确性较高。这表

明采用在ADAMS中，对飞轮与变速箱以及变速箱

与前桥等连接螺栓进行柔性化的方法方法可以有效

提高叉车仿真模型的准确性。

77 ADAMSADAMS动力总成优化

动力总成悬置系统的最基本功能有 [5]：

1) 固定并支撑汽车动力总成；

2) 承受动力总成内部发动机旋转和平移质量产

生的往复惯性力及力矩；

3) 承受汽车行驶过程中作用于动力总成上的一

切动态力；

4) 隔离由于发动机激励而引起的车架或车身的

振动；

5) 隔离由于路面不平度以及车轮所受路面冲击

而引起的车身振动向动力总成的传递。因此动力总

成的悬置系统的优化对整车振动的控制非常重要。

从上文仿真与实测结果看，仿真数据具有一定准确

性可以在此基础上进行优化。整车动力总成的优化

一般从以下几个方面考虑：

(1) 发动机总成悬置系统的六自由度解耦或者

部分解耦；

(2) 发动机总成悬置系统固有频率的匹配；

(3) 发动机总成悬置系统的振动传递率或者支

撑处加速度响应最小 [6]。

动力总车悬置系统的动力学特性与发动机的质

量、转动惯量及悬置系统的支承位置、支承元件刚

度、阻尼及安装角度有关 [7]。动力总成本身特性通

常较难改变，发动机悬置的位置及角度成本较高，因

此主要以发动机悬置的刚度和阻尼作为设计变量，

以发动机支撑处车架上的加速度作为目标函数，对

整车动力总成进行优化。

因为整车左右悬置使用相同橡胶阻尼材料，其

刚度阻尼值理论上应该相等。在ADAMS中建立设

计变量 KX 、KY 、KZ 、C分别表示悬置处三向刚度

和阻尼，为了尽量进行较少改动，采用的悬置依旧为

圆柱形橡胶悬置即 KX = KY 。考虑到实际情况，橡

胶悬置的阻尼比依次为 0.05，0.1，0.15。 X ，Y ，Z

向的刚度为300～800 (N/mm)。

ADAMS 中提供的参数化优化分析有设计研

究、试验设计、优化分析。设计研究是指设计变量集

中只有一个变量在其变化区间内变动的目标函数的

变化情况，此时目标函数只是一个设计变量的函数，

其他设计变量不变。设计研究只针对一个设计变量

的变化进行分析，而试验设计可以同时针对多个设

计变量的变化进行分析。具体分析时，将多个设计

变量的取值划分组，研究这些设计变量不同组合时

目标函数的变化情况。优化分析是定义好目标函数

和约束函数，在满足约束条件小于等于零的情况下，

目标函数达到最优。综合以上分析的特点，本文的

优化分析采用DOE试验设计进行。其组合方式依

次在阻尼比为常数的情况下，设计变量为 KX = KY 、

KZ 且均在取值范围内取值，以车架悬置处Z向加速

度有效值为目标函数，总共仿真了75次。

依据仿真优化的结果，在 KX = KY =555 (N/

mm)，KZ =550 (N/mm)，阻尼比为 0.05，或者 KX =

KY =640 (N/mm)，KZ =425 (N/mm)，阻尼比为 0.1及

KX = KY =377 (N/mm)，KZ =550 (N/mm)，阻尼比为

0.15时车架悬置处 Z 向加速度有效值较低，可以在

一定程度上控制叉车振动。取优化数据中的 KX =

KY =555 (N/mm)，KZ =550 (N/mm)，阻尼比 0.05，进

行仿真，改进后的车架加速度有效值 RMS
车架

= 827

mm/s2，加速度曲线如图11所示。

从图可以看出 Z 向加速度较优化前振幅减少，

有效值较优化前有所降低,车架加速度有效值降低

23 %，车架振动得到了一定程度的改善。
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