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基于有限元法的动力总成悬置系统解耦方法研究

孙 秋，雷 刚，吕鑫阳，马洋洋

（重庆理工大学 汽车零部件制造及检测技术教育部重点实验室，重庆 400054 ）

摘 要：传统的动力总成悬置系统解耦方法通常是基于6自由度刚体-悬置数学模型得到与6自由度相关的解耦率。

这种方法忽略动力总成悬置系统与车身、轮胎等子系统的耦合作用，难以反映实车状态下的解耦情况。为此，采用一

种基于有限元法对动力总成悬置系统进行解耦的新方法。算例一用此方法对动力总成悬置系统有限元模型进行解

耦，并与传统6自由度刚体-悬置数学模型解耦得到的解耦率进行对比，结果表明两种方法输出的模态解耦率矩阵结果

基本一致，证明新方法的正确性与可行性。算例二基于整车有限元模型，用有限元法进行解耦，得到与整车13自由度

相关的真实解耦率，证明新方法的收益性。
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Decoupling Analysis of Powertrain Mount Systems based on
Finite Element Method
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Abstract : Traditional powertrain mounting system decoupling method is usually based on the 6-DOF rigid-suspension

mathematical model to obtain the decoupling rate associated with 6 degrees of freedom. This method ignores the coupling

effect between the powertrain suspension system and the subsystems such as the BIW and the tire, and it is difficult to reflect

the decoupling situation in the real vehicle state. For this reason, a new method of decoupling the powertrain mounting

system is proposed based on finite element method. In the first example, the finite element model of the powertrain

suspension system is decoupled and its decoupling rate is compared with that obtained by decoupling the traditional 6-DOF

rigid-suspension mathematical model. The results show that the modal decoupling matrixes of the two methods are basically

the same, which proves the correctness and effectiveness of the new method. In the second example, the whole vehicle

model is decoupled with the finite element method to obtain the real decoupling rate associated with the 13-DOF vehicle.

The profitability of the new method is verified.

Keywords : vibration and wave; vibration decoupling; finite element analysis; mount system

近年来，随着汽车轻量化的发展，更多轻量化材

料和先进的制造工艺在车身上得到广泛应用。动力

总成质量在整车质量中所占的比例越来越大，车身

的质量不再远大于动力总成的质量，因此车身对动

力总成悬置系统固有特性的影响变得不可忽略。并

且由于车轮垂向刚度较低，对动力总成悬置系统在 z

方向的振动影响也变得不可忽略[1]。当前在动力总
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成悬置系统设计过程中，普遍采用的还是 6自由度

刚体-悬置数学模型，对动力总成悬置系统作接地处

理，即不考虑车身质量和刚度、车轮刚度的影响。这

种方法难以反映实车状态下的真实解耦率。因此研

究动力总成悬置系统的解耦率时，应当建立包括车

身、轮胎-非簧载质量等子系统在内的较为完整的模

型[2]。

针对这一问题，考虑到运用有限元法能够建立

较复杂、全面的系统模型，从而解决边界条件与结构

形状都十分任意的力学问题这一独特优点，本文采

用一种新方法，利用有限元法对动力总成悬置系统

进行解耦分析。
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1 13 自由度整车隔振模型和动力总

成悬置系统解耦率计算

1.1 13自由度整车隔振模型

在对动力总成悬置系统进行解耦前，需要对相

关结构进行简化。由于动力总成的固有频率远大于

悬置系统的固有频率，因此把发动机、离合器和变速

器等组成的动力总成简化为空间弹性支承刚体，橡

胶悬置元件简化成三向正交的弹性阻尼元件。动力

总成通过3个简化为三向弹性元件的悬置元件与车

身相连接，车身经过悬架系统安装在车轴上，车轴经

过轮胎接地[3]。考虑动力总成悬置系统的 6个自由

度与 4个车轮的垂向运动以及车身垂向运动、俯仰

运动和侧倾运动，共 13个自由度[4]。车身、悬架、轮

胎及动力总成悬置系统组成的 13自由度整车模型

如图1所示。

图 1 13自由度整车隔振模型

1.2 动力总成悬置系统能量解耦

能量解耦率是目前评价动力总成悬置系统隔振

效果的比较通用的标准。从能量的角度来说，系统

沿坐标轴方向解耦，就是作用在该坐标轴方向上的

激励力所做的功全部转化成系统在该方向的能量，

即沿着某坐标轴方向的激励力只能激起该方向的振

动。通常系统的解耦程度是用模态解耦率来表示[5]。

解耦率越高，则说明动力总成悬置系统各自由度的

耦合程度越小，其隔振效果越好。

假设系统以第 i阶固有频率振动时，动力总成悬

置系统的总动能为

Ti = 1
2 w2

i X T
t MXi (1)

在作第 i阶固有频率振动时，第 k个广义坐标上

的动能为

Tik = 1
2 w2

i∑l = 1
6 ( )Xi

k
Mk1 ( )Xi

l
(2)

其中：wi为悬置系统第 i阶固有频率，Mk1为质量矩阵

[M]的第k行 l列，Xi为振型矩阵的第 i个列向量（i=1，

2，…6；k=1,2，…6；l=1,2，…6）；

那么，第 k个广义坐标上的动能占总动能的百

分比为

Tpk = Ti
Tik

× 100 % (3)

Tpk为能量解耦率，是衡量悬置系统设计是否合

理的重要指标，Tpk值为1则表示当悬置系统作第 i阶

固有频率振动时，所有的能量都集中在这一个坐标

上，其他的广义坐标上没有能量。如果各阶模态的

解耦率均为100 %，表明它们彼此独立，那么进行系

统分析时就可以将各阶模态当作单自由度系统来处

理。但是在实际工程应用中，由于各种不可避免的

因素，动力总成悬置系统的各阶模态解耦率达到

85 %时，则认为该系统解耦良好。

2 基于有限元法的动力总成悬置系统

解耦分析

建立有限元模型并进行振动模态分析，使用有

限元求解器RADIOSS很方便，但是在RADIOSS中

并不能直接把解耦率定义为一种响应[6]。本文使用

以下方法解决这个问题：建立简化后的动力总成悬

置系统有限元模型，定义动力总成质心的模态位移

为第一类响应，进行振动模态分析后提取出系统各

阶固有频率及各阶主振型，已知动力总成质量矩阵，

将解耦率定义为第二类响应，利用嵌入RADIOSS应

用程序里的TCL语言，按照式（1）、式（2）、式（3）编

写解耦率计算程序，即可得到动力总成悬置系统解

耦率。这种方法可以避免第三方软件与RADIOSS

因交互频繁而造成计算效率低下，并且利用TCL语

言编写，可实现基于有限元法对动力总成悬置系统

解耦的流程化、模板化，便于推广使用。

3 算例一

3.1 动力总成悬置系统参数

本例采用某乘用车四缸发动机，动力总成的质

量和转动惯量可以通过三线扭摆试验获得，具体数

值如表1所示。该乘用车悬置系统采用三点悬置的

方式，左悬置与右悬置采用斜布置方式，后悬置采用

平布置方式，表2为根据3个悬置弹性中心及质心位

置坐标，表3为试验获得的各悬置元件的主轴刚度。

3.2 6自由度动力总成悬置系统有限元模型描述

用3个RBE2刚性单元简化模拟动力总成，在动

力总成质心处建立CONM2质量单元，并输入动力

总成质量及惯性参数。在3个悬置弹性中心处建立

PBUSH弹簧单元简化模拟橡胶悬置元件，其中弹簧

单元一端与动力总成质心处用 RBE2 刚性单元连
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表 1 动力总成质量与惯量参数

动力总成质量M /kg

惯性参数（kg×m2）
Ixx

3.6

Iyy

8.3

Ixzzx

7.4

136.9

Ixy

-0.6

Ixz

0.4

Iyz

0.68

表 2 质心与悬置弹性中心坐标 单位：mm

坐标

质心

左悬置

右悬置

后悬置

X

28.6

-10.109

-9.79

647.28

Y

30.3

255.198

-207.516

24.499

Z

248.2

17.142

7.02

24.669

表 3 悬置元件刚度 单位：N/mm

刚度

左悬置

右悬置

后悬置

u

38

38

69

v

51

51

153

w

244

244

353

接，另一端接地，简化后的动力总成悬置系统如图2

所示。

图 2 简化后的6自由度动力总成悬置系统有限元模型

3.3 分析结果

使用RADIOSS进行振动模态分析，得到动力总

成悬置系统各阶固有频率及系统各阶主振型。系统

各阶固有频率结果见表 4，系统各阶振型图如图 3、

图4、图5、图6、图7、图8所示。

表 4 动力总成悬置系统各阶固有频率 单位：Hz

阶数

频率/Hz

1

3.17

2

4.89

3

8.71

4

13.57

5

22.75

6

23.98

图 3 动力总成悬置系统第1阶振型图

提取各阶固有频率下动力总成质心在6个自由

度上的模态位移，动力总成质量矩阵为已知量，利用

TCL语言编写一套解耦率计算程序，得到模态解耦

率矩阵，如表5所示。

图 4 动力总成悬置系统第2阶振型图

图 5 动力总成悬置系统第3阶振型图

图 6 动力总成悬置系统第4阶振型图

图 7 动力总成悬置系统第5阶振型图

图 8 动力总成悬置系统第6阶振型图

4 方法验证

为验证运用有限元法对动力总成悬置系统进行

解耦的正确性，基于6自由度刚体—悬置数学模型，

利用商业软件 MATLAB，建立悬置系统的振动方
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程，运用能量解耦法得到解耦率[7]，输出的模态解耦

率矩阵如表6所示。

表 5 基于有限元法的解耦率矩阵

纵向

95.37

0.02

1.99

0.51

0.23

0.049

横向

0.02

86.43

0.24

3.79

0.018

8.67

垂向

1.46

0.049

76.8

5.73

14.91

0.009

侧倾

0.01

0.04

6.28

57.36

1.17

36.95

俯仰

1.2

0.34

12.57

1.36

87.96

0.066

横摆

0.01

11.79

3.027

21.98

0.75

62.97

表 6 基于传统6自由度理论的解耦率矩阵

纵向

96.78

0.031

1.87

0.512

0.231

0.028

横向

0.005

86.92

0.33

3.647

0.001

8.712

垂向

1.517

0.001

76.27

6.257

15.14

0.004

侧倾

0.031

-0.005

6.04

61.247

0.134

33.976

俯仰

1.415

0.007

11.42

2.874

82.43

0.005

横摆

0.025

12.6

3.05

25.97

0.227

56.42

将基于6自由度刚体-悬置系统数学模型得到的

解耦率矩阵和利用有限元法对动力总成悬置系统进

行解耦分析得到的解耦率矩阵进行对比，两种方法

的结果基本一致，如表7所示，证明运用有限元法对

动力总成悬置系统进行解耦的是正确、可行的。

表 7 2种不同方法的解耦率比较

有限元法

传统方法

纵向

95.4

96.8

横向

86.4

86.9

垂向

76.8

76.3

侧倾

57.4

61.2

俯仰

88.0

82.4

横摆

63.0

56.4

5 算例二

5.1 整车各板块参数

基于算例一的乘用车，在动力总成悬置系统相

关参数的基础上，增加整车模型参数，数据由某主机

厂提供，车身与单前、后轮胎等效质量如表 8所示，

前后轮垂向刚度如表 9所示，车身转动惯量如表 10

所示。

5.2 整车有限元模型描述

将整车简化为车身质量、非簧载质量与动力总

成悬置系统三部分，整车在平衡位置做小幅度振

动[8]。对该乘用车车身建立有限元模型，共 366 346

个单元。用弹簧单元简化模拟轮胎有限元模型，弹

簧单元一端与车身连接，另一端作接地处理，如图9

所示。动力总成为后置，将算例一中简化的动力总

成悬置系统有限元模型连接在悬置支架处，悬置支

架通过焊缝单元与车身连接，如图10所示。

表 8 车身与前、后单轮胎等效质量 单位：kg

车身

836

单前轮

35

单后轮

28

表 9 前、后轮胎垂向刚度 单位：N/mm

前轮胎

后轮胎

363

422

表 10 车身转动惯量 单位：kg∙m2

Jxx

Jyyx

264.7

1 658.5

图 9 简化后的整车有限元模型

图 10 简化的动力总成悬置系统与悬置支架有限元模型

5.3 分析结果

使用 RADIOSS 进行振动模态分析，利用 TCL

语言编写一套解耦率计算程序，得到与整车13自由

度模型相关的固有频率及解耦率，如表11所示。本

文重点关注动力总成刚体模态，受文章篇幅影响，只

给出前6阶动力总成悬置系统模态振型，如图11、图

12、图13、图14、图15、图16所示。

将6自由度动力总成悬置系统有限元模型和整

车有限元模型中动力总成悬置系统的固有频率进行

对比，如表 12所示，两种模型的动力总成悬置系统

在 z方向上的固有频率有较大不同，这是由于考虑

整车模型时，动力总成的当量质量产生变化所引

起的。
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表 11 整车13自由度模型固有频率及解耦率

阶

数

1

2

3

4

5

6

固有频率/

Hz

3.36

4.83

8.41

16.71

22.19

24.13

解耦率/

（%）

91.3

71.4

71.3

66.1

79.5

81.3

阶

数

7

8

9

10

11

12

13

固有频率/

Hz

1.61

2.03

1.04

12.54

12.51

14.21

14.21

解耦率/

（%）

81.4

90.9

83.9

51.3

49.8

53.7

53.8

图 11 动力总成悬置系统第1阶振型

图 12 动力总成悬置系统第2阶振型

图 13 动力总成悬置系统第3阶振型

6 结 语

针对忽略车身质量、刚度与轮胎刚度对动力总

成悬置系统解耦传统方法的弊端，考虑到运用有限

元法能够建立较复杂、全面的系统模型，从而解决边

界条件与结构形状都十分任意的力学问题这一独特

图 14 动力总成悬置系统第4阶振型

图 15 动力总成悬置系统第5阶振型

图 16 动力总成悬置系统第6阶振型

表 12 2种不同有限元模型的动力总成悬置系统

各阶固有频率对比

整车模型

6自由度模型

纵向

3.4

3.2

横向

4.8

5.0

垂向

16.7

13.6

侧倾

8.4

8.7

俯仰

24.1

24.0

横摆

22.2

22.8

优点，本文将动力总成悬置系统置于整车水平，采用

一种基于有限元法对动力总成悬置系统解耦的新方

法。经实例分析和方法验证，证明了新方法的正确

性、可行性与收益性。
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