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摘要:针对电动轻型客车传动轴振动过大的问题ꎬ为了提高整车的噪声、振动与声振粗糙度(ＮＶＨ)水平ꎬ对其传动轴中间支撑进行

了多目标优化设计ꎬ对支承的刚度值进行了仿真分析ꎮ 首先ꎬ介绍了频率比计算设计的过程和优化理论ꎬ对某传动轴支承的悬挂质

量、固有频率、频率比进行了计算分析ꎻ然后ꎬ基于多目标遗传算法(ＮＳＧＡ￣Ⅱ)ꎬ以振动传递率、一阶模态变化率、橡胶阻尼比、频率

比为约束条件构造了目标函数ꎬ运用多目标优化理论对中间支承的刚度进行了重新匹配设计及优化计算ꎬ获得了目标刚度值ꎻ最
后ꎬ对优化前后的中间支承刚度值进行了仿真分析ꎬ并开展了 ＮＶＨ 实车试验验证ꎮ 研究结果表明:在 ８０ ｋｍ / ｈ 时速下ꎬ改进后支架

上的振动加速度下降了约 １９％ ꎻ优化后的中间支承目标刚度值具有较好的减振效果ꎬ减少了传动轴对整车振动带来的负面影响ꎬ从
而证明了该优化方法的有效性ꎮ
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０　 引　 言

在高速旋转工作过程中ꎬ商用车的传动轴不仅受

到发动机及道路激励振动的作用ꎬ还受到万向节等零

部件带来的扭矩波动的作用ꎬ这些不仅对整车噪声及

振动带来负面影响ꎬ还对传动效率及传动轴寿命带来

恶劣影响ꎮ
针对轻型客车ꎬ为了避免因传动轴过长引起自振

频率降低ꎬ从而造成高转速下发生共振ꎬ同时也为了提

高传动轴的临界转速和工作可靠性ꎬ常将其传动轴分

成多段ꎬ并在车架横梁上设置传动轴中间支承ꎮ 中间

支承由轴承、橡胶衬套和中间支承支架组成ꎮ 若传动

轴中间支承设计不合理ꎬ则将导致中间支承的轴承损

坏或者传动轴轴管划伤ꎬ最终导致传动轴失效ꎮ
在传统商用车领域ꎬ国内外学者对传动轴的中间

支承开展了诸多研究ꎮ 一些学者利用仿真模型来分析

刚度参数对振动影响ꎬ如ꎬＸＵ Ｊ Ｌ 等人[１] 分析了轴间

夹角和中间支承刚度对后桥主减速器噪声和振动特

性的影响ꎮ ＤＺＩＥＲＺＥＫ Ｓ[２]通过建立悬架模型ꎬ对模

拟衬套的刚度阻尼特性进行了仿真分析ꎮ 魏春梅等

人[３]对重型汽车传动轴的中间支承橡胶减振装置进

行了建模分析ꎬ并对其减振性能进行了优化ꎬ最终达

到了传动轴减振设计的目的ꎮ 夏元烽等人[４] 利用后

驱传动系统扭转振动分析的刚柔耦合模型ꎬ经过计

算分析后ꎬ得到了中间支承刚度影响传动轴系一阶

模态的结论ꎮ
部分学者利用优化理论对橡胶减振块进行了优化

设计匹配ꎬ如ꎬ左力等人[５] 提出了一种通过综合匹配

橡胶支承圈刚度和阻尼来获得理想振动传递率的方

法ꎬ并对匹配方法的减振效果进行了验证ꎮ 胡乃杰等

人[６] 根据隔振理论提出了中间支承刚度设计的理论

依据和方法ꎬ通过改进中间支承的结构ꎬ使其具有低刚

度且刚度呈非线性的特点ꎮ 张瑞东[７] 将中间支承结

构的刚度和阻尼作为设计变量ꎬ传动轴中间支点位置

的角速度变化率作为研究对象ꎬ对中间支承的影响参

数进行了优化ꎮ
也有研究人员通过试验和数据分析ꎬ开展了相关

参数之间的关系研究ꎬ如ꎬ袁晓[８] 采用多项式曲线来

拟合动刚度与频率的关系曲线图ꎬ得到了动刚度与频

率的关系式ꎮ 王鑫[９] 以中间支承刚度、阻尼、输入转

速、轴间夹角、轴管壁厚和轴管外径为试验参数ꎬ找出

了传动轴关键参数的最优水平组合方案ꎮ
国外ꎬＰＡＲＫ Ｓ Ｗ[１０] 采用了分级模型ꎬ能较好地

反映橡胶的粘弹性阻尼ꎮ ＳＨＥＫＨＡＲ Ｎ Ｃ 等人[１１] 对

橡胶的非线性特性开展了研究与测试验证ꎬ均比较

好地描述了橡胶的阻尼特性对振动的影响ꎮ ＫＡＷＡ￣
ＮＡ Ｒ[１２]研究了减振橡胶共振作用下的不平衡转子

在不同转速时的振动响应ꎬ并给出了产生共振的边

界条件ꎮ
虽然诸多学者从传动轴中间支承的刚度、阻尼、频

率、优化算法ꎬ以及对传动轴和整车的噪声振动的影响

方面对传动轴进行了广泛研究ꎬ但主要针对传统燃油

车ꎻ对于纯电动汽车上传动轴中间支承的相关研究较

少ꎬ对电动商用车底盘系统的改进性研究较少ꎮ
目前ꎬ大多数电动商用车ꎬ尤其是轴距较长的轻型

客车ꎬ仍在传统商用车基础上进行电动化改装设计ꎬ对
传动系统改变较少ꎬ依然保留着传动轴及其中间支承

等结构ꎮ
但随着车速的提高ꎬ电动客车车内振动噪声的

主要激励源由路面轮胎激励逐渐变为传动轴激励ꎮ
由于采用的驱动电机动态响应快、转速高ꎬ且存在一

定的高频转矩波动ꎬ传动轴带来的冲击和噪声问题

也更突出ꎮ
中间支承中的橡胶减振块是衰减传动轴振动、降

低噪声的主要装置ꎬ其隔振效果关键在于橡胶减振块

的刚度匹配设计ꎮ
笔者以某电动轻型客车为研究对象ꎬ详细介绍中

间支承橡胶减振块刚度的匹配计算方法ꎬ对中间支承

刚度进行优化设计ꎬ对优化前后支承的刚度值进行仿

真分析ꎬ并开展噪声、振动与声振粗糙度(ｎｏｉｓｅ、ｖｉｂｒａ￣
ｔｉｏｎ、ｈａｒｓｈｎｅｓｓꎬＮＶＨ)实车试验ꎬ并对上述方法的可行

性进行验证ꎮ

１　 中间支承悬挂质量

在求解中间支承的固有频率时ꎬ需计算每个支承

悬挂质量ꎬ并将多自由度传动系统转化为等效单自由

度系统ꎮ
笔者分析的传动轴系统的结构模型如图 １ 所示ꎮ

图 １　 传动系统结构模型
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１. １　 前支承悬挂质量计算

根据力与力矩的平衡ꎬ可得到前支承悬挂质量计

算公式为:
Ｇ１Ｌ１ ＝ Ｆ′１Ｌ２

Ｇ２(Ｌ４ － Ｌ３) ＝ Ｆ′１(Ｌ４ － Ｌ２)
Ｆ１ ＝ Ｆ′１ ＋ Ｆ″１

ì

î

í

ïï

ïï
(１)

式中:Ｇ１—前段传动轴重量ꎬＮꎻＧ２—中间传动轴重量ꎬ
ＮꎻＬ１—前段传动轴质心距输入端距离ꎬｍｍꎻＬ２—前支

承距输入端距离ꎬｍｍꎻＬ３—中间传动轴质心距输入端

距离ꎬｍｍꎻＬ４—后支承距输入端距离ꎬｍｍꎻＦ１—前支承

承受载荷ꎬＮꎻＦ′１—Ｇ１ 分配在前支承处载荷ꎬＮꎻＦ″１—
Ｇ２ 分配在前支承处载荷ꎬＮꎮ

由此可解得:

Ｆ１ ＝
Ｇ１Ｌ１

Ｌ２
＋
Ｇ２(Ｌ４ － Ｌ３)

Ｌ４ － Ｌ２
(２)

得到前支承悬挂质量 ｍ１ 为:

ｍ１ ＝
Ｇ１Ｌ１

Ｌ２ｇ ＋
Ｇ２(Ｌ４ － Ｌ３)
(Ｌ４ － Ｌ２)ｇ (３)

１. ２　 后支承悬挂质量计算

根据力与力矩平衡关系ꎬ可得到后支承悬挂质量

计算公式为:
Ｇ２(Ｌ３ － Ｌ２) ＝ Ｆ′２(Ｌ４ － Ｌ２)
Ｇ３(Ｌ６ － Ｌ５) ＝ Ｆ″２(Ｌ６ － Ｌ４)
Ｆ２ ＝ Ｆ′２ ＋ Ｆ″２

ì

î

í

ïï

ïï
(４)

式中:Ｇ３—后段传动轴重量ꎬＮꎻＬ５—后段传动轴质心

距输入端距离ꎬｍｍꎻＬ６—输出端距输入端距离ꎬｍｍꎻ
Ｆ２—后支承承受载荷ꎬＮꎻＦ′２—Ｇ２ 分配在后支承处载

荷ꎬＮꎻＦ″２—Ｇ３ 分配在后支承处载荷ꎬＮꎮ
由此可解得:

Ｆ２ ＝
Ｇ２(Ｌ３ － Ｌ２)

Ｌ４ － Ｌ２
＋
Ｇ３(Ｌ６ － Ｌ５)

Ｌ６ － Ｌ４
(５)

可得到后支承悬挂质量 ｍ２ 为:

ｍ２ ＝
Ｇ２(Ｌ３ － Ｌ２)
(Ｌ４ － Ｌ２)ｇ ＋

Ｇ３(Ｌ６ － Ｌ５)
(Ｌ６ － Ｌ４)ｇ (６)

通过计算得到前后悬挂质量ꎬ可为下一步计算中

间支承的固有频率提供计算基础ꎮ

２　 中间支承固有频率及频率比

２. １　 固有频率设计

当传动轴系统的激振频率与传动轴中间支承的固

有频率重合时ꎬ便会产生共振ꎬ使中间支承橡胶很快失

效ꎬ同时将振动传递到车架和车身ꎬ使乘坐舒适性

变差[１３]ꎮ

对于传动轴系统而言ꎬ完全避免共振是不可能的ꎬ
但是应保证在常用车速范围内ꎬ使其不出现共振现象ꎬ
同时要确保较好的隔振效果ꎮ 要实现上述目的ꎬ关键

是合理设计中间支承橡胶减振块的径向刚度ꎬ使中间

支承的固有频率所对应的临界转速尽可能低于传动轴

系的常用转速范围ꎬ同时满足频率比的要求ꎮ
笔者首先计算中间支承的固有频率:

ｆｎ ＝ ０. １５９ Ｋ
ｍ (７)

式中:ｍ—中间支承悬挂质量ꎬｋｇꎻＫ—橡胶圈的径向刚

度ꎬＮ / ｍｍꎮ
传动轴转速的计算式为:

ｎ ＝ ６０ × ｉ × Ｖ
３. ６ × ２π × ｒ (８)

式中:ｉ—主减速比ꎻＶ—汽车的行驶速度ꎬｋｍ / ｈꎻｒ—轮

胎滚动半径ꎬｍꎮ
从而可以根据传动轴的转速ꎬ经过计算得到传动

轴的激振频率 ｆꎮ

２. ２　 频率比设计

振动系统频率比是指激励频率与中间支承固有频

率之比ꎮ 振动传递率 ＴＡ 为通过橡胶支承圈前后激振

力幅值之比ꎬ可以衡量橡胶支承圈的减振效果ꎬ反映橡

胶支承圈削弱振动激励的能力ꎮ
振动传递率计算公式为:

ＴＡ ＝
Ｆ１

Ｆ０
＝ １ ＋ (２ξλ) ２

(１ － λ２) ２ ＋ (２ξλ) ２ (９)

式中:Ｆ０—通过减振系统前的激振力幅值ꎻＦ１—通过

减振系统后的激振力幅值ꎻ ξ—橡胶阻尼比ꎻλ—频

率比ꎮ
振动系统的传递率 ＴＡ 与频率比 λ 之间的关系如

图 ２ 所示ꎮ

图 ２　 振动系统传递特性曲线

由振动系统隔振理论可知ꎬ当激振频率与中间支

承固有频率的比值大于 １. ４ 时ꎬ系统才起到隔振作用ꎮ
为防止弹性元件刚度设计过低引起可靠性问题ꎬ
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工程上该比值常取 ２. ５ ~ ５ꎬ取值不宜过大[１４]ꎮ 隔振

问题的关键在于合理匹配隔振系统的刚度与阻尼ꎬ使
其在已知条件下达到理想的隔振效果ꎮ

３　 多目标优化

多目标优化问题就是在可行域中确定由决策变量

组成的矢量ꎬ使得一组相互冲突的目标函数值尽量同

时达到极小ꎮ 其数学模型描述如下:
ｍｉｎＦ(ｘ) ＝ (Ｆ１(ｘ)ꎬＦ２(ｘ)ꎬꎬＦｎ(ｘ)) Ｔ

ｇｉ(ｘ) < ０ꎬｉ ＝ １ꎬ２ꎬꎬｐ
ｈ ｊ(ｘ) ＝ ０ꎬｊ ＝ １ꎬ２ꎬꎬｑ

ＸＬ≤Ｘ≤ＸＵꎬｘ ＝ (ｘ１ꎬｘ２ꎬꎬｘｍ) Ｔ (１０)
式中:Ｆ( ｘ)—目标函数ꎻｇ ( ｘ)—不等式约束函数ꎻｈ
(ｘ)—等式约束函数ꎻｘ—决策矢量ꎮ

针对多目标优化问题ꎬ一般分为两类:归一化和非

归一化[１５]ꎮ ＮＳＧＡ￣Ⅱ(ｎｏｎ￣ｄｏｍｉｎａｔｅｄ ｓｏｒｔｉｎｇ ｇｅｎｅｔｉｃ ａｌ￣
ｇｏｒｉｔｈｍ ＩＩ)算法ꎬ即带有精英保留策略的快速非支配多

目标优化算法ꎬ是一种基于 Ｐａｒｅｔｏ 最优解的较为成熟、
高效的多目标优化算法ꎮ

ＮＳＧＡ￣Ⅱ算法流程图如图 ３ 所示ꎮ

图 ３　 ＮＳＧＡ￣Ⅱ流程图

ＮＳＧＡ￣Ⅱ算法采用快速非支配排序算法ꎬ其计算

复杂度较低ꎮ 它采用拥挤度和拥挤度比较算子ꎬ在快

速排序后的同级比较中作为胜出标准ꎬ使准 Ｐａｒｅｔｏ 域

中的个体能扩展到整个 Ｐａｒｅｔｏ 域ꎬ并均匀分布ꎬ保持了

种群的多样性ꎻ通过引入精英策略ꎬ扩大采样空间ꎬ防
止最佳个体的丢失ꎬ提高了算法的运算速度和鲁棒性ꎮ

结合此处的研究对象ꎬ笔者以振动传递率 ＴＡꎬ一
阶模态变化率 δ、橡胶阻尼比 ξ、频率比 λ 为约束条件ꎬ
构造了目标函数式ꎬ即:

ｍｉｎ(ＴＡ) ＝ (Ｆ１(δ)ꎬＦ２(ξ)ꎬＦ３(λ)) Ｔ

Ｆ１(δ) < １０％
０ < Ｆ２(ξ) < ０. ５
Ｆ３(λ) > ２. ０ (１１)

４　 工程实践

笔者以某电动轻型客车的传动轴中间支承为研究

对象ꎬ对轻型客车传动轴中间支承的当前状态进行计

算分析校核ꎻ并结合道路试验及主观评价ꎬ选定后传动

轴中间支承为研究对象ꎮ

４. １　 中间支承隔振率校核计算

笔者所分析的某车型传动轴系统基本参数如表 １
所示ꎮ

表 １　 传动轴基本参数

前传动轴 中间传动轴 后传动轴

轴质量 / ｋｇ ７. ７ ６. ８ ６. ５
轴质心到输入
端距离 / ｍｍ ４００ １ １００ １ ８７５

　 　 传动轴中间支承基本参数如表 ２ 所示ꎮ
表 ２　 传动轴中间支承基本参数

前支承到输
入端距离 / ｍｍ

后支承到输入
端距离 / ｍｍ

轴承质量
/ ｋｇ

橡胶圈径向刚

度 / (Ｎｍｍ － １)
６０６ １ １３６ ０. ５ ８０

　 　 传动轴系统总长为 ２ ３７９ ｍｍꎬ根据表 １ 与表 ２ 中

数据ꎬ利用前文提出的式(１ ~ ７)ꎬ经计算得到了传动

轴前后中间支承的悬挂质量与固有频率ꎬ如表 ３ 所示ꎮ
表 ３　 中间支承悬置质量与固有频率计算结果

前支承悬挂
质量 / ｋｇ

后支承悬挂
质量 / ｋｇ

前支承固有
频率 / Ｈｚ

后支承固有
频率 / Ｈｚ

６ ９. ５ １８. ３ １４. ６

　 　 根据该车型所装配的轮胎滚动半径为 ３６１ ｍｍꎬ后
桥主减速比为 ４. ４ꎬ在常用最低车速为 ６０ ｋｍ / ｈ 时ꎬ由
式(８)计算得到该车型传动轴的激振频率和传动轴常

用转速分别为 ３２. ７ Ｈｚ 和 １ ９６０. ２３ ｒ / ｍｉｎꎮ
根据前、后传动轴中间支承固有频率ꎬ计算得到

前、后传动轴中间支承固有频率所对应的临界转速分

别为 １ ０９７. ７ ｒ / ｍｉｎ 和 ８７６. ８ ｒ / ｍｉｎꎬ均小于传动轴的常

用转速 １ ９６０. ２ ｒ / ｍｉｎꎮ 因此ꎬ在常用转速内ꎬ可以避免

共振的发生ꎮ
已知现有车型传动轴中间支承刚度均为 ８０ Ｎ /
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ｍｍꎬ笔者据此计算前后传动轴中间支承频率比ꎬ分析

其隔振效果ꎮ 通过计算ꎬ其前传动轴中间支承的频率

比为 １. ５ꎬ虽然起到隔振作用ꎬ但隔振效果不明显ꎻ后
传动轴中间支承频率比为 １. ９ꎬ隔振效果要优于前中

间支承ꎬ但是还没有达到工程上的要求ꎮ 因此ꎬ需要对

传动轴中间支承刚度进行重新匹配设计ꎮ

４. ２　 中间支承刚度优化设计

虽然传动轴后中间支承隔振效果优于前中间支

承ꎬ但根据实车测试结果可以发现ꎬ后传动轴中间支承

处的振动要明显大于前中间支承ꎬ说明传动轴后端部

分的振动强度要大于前端部分ꎮ 因此ꎬ笔者把后传动

轴中间支承作为具体研究对象ꎬ开展传动轴中间支承

刚度优化研究ꎮ
针对所研究的中间支承ꎬ在考虑降低振动传递率

的同时ꎬ也要考虑其一阶模态数值ꎬ以避免一阶模态波

动较大ꎬ造成整个传动系统结构的振动特性发生较大

改变ꎮ
根据前文计所得结果和工程实践数据ꎬ笔者得到

传动轴的激振频率为 ３２. ７ Ｈｚꎮ 笔者将频率比大于２. ０
作为约束条件ꎬ定义阻尼范围为 ０ ~ ０. ５ꎬ一阶模态变

化范围为 １０％ ꎮ 根据以上约束条件ꎬ最终经优化计算

得到匹配的橡胶减振块的刚度为 ６５ Ｎ / ｍｍꎮ

４. ３　 仿真分析

笔者采用 ＡＤＡＭＳ / ＶＩＥＷ 创建了某车的多体动力

学模型ꎬ如图 ４ 所示ꎮ

图 ４　 整车动态动力学模型

在整车状态下ꎬ笔者对传动系统进行振动仿真分

析ꎬ以验证改进方案的有效性ꎮ 其中ꎬ仿真工况分为匀

速行驶工况与匀加速行驶工况ꎬ仿真路面选择 Ｂ 级

路面[１６]ꎮ
在匀速工况中ꎬ汽车分别以 ５０ ｋｍ / ｈ、６０ ｋｍ / ｈ、７０

ｋｍ / ｈ、８０ ｋｍ / ｈ、９０ ｋｍ / ｈ、１００ ｋｍ / ｈ 通过 Ｂ 级路面ꎬ在
刚度改变前后两种条件下ꎬ笔者考察传动轴中间支承

的橡胶减振块ꎬ及其支承支架上垂向加速度的变化

情况ꎮ
此处笔者以常用行驶车速 ８０ ｋｍ / ｈ 为例ꎬ分析中

间支承支架上加速度的变化情况ꎬ仿真结果如图 ５
所示ꎮ

图 ５　 ８０ ｋｍ / ｈ 工况仿真结果

从图 ５ 可以看出ꎬ较改进前状态相比ꎬ改进后支架

上的振动加速度明显降低ꎬ约下降 ２８％ ꎻ
其他工况仿真结果如下:在 ５０ ｋｍ / ｈ 工况下ꎬ振动

加速度降低 １３％ ꎻ在 ６０ ｋｍ / ｈ 工况ꎬ振动加速度降低

２５％ ꎻ在 ７０ ｋｍ / ｈ 工况ꎬ振动加速度降低 ２６％ ꎻ在 ９０
ｋｍ / ｈ 工况ꎬ振动加速度降低 ２８％ ꎻ在 １００ ｋｍ / ｈ 工况ꎬ
振动加速度降低 ２７％ ꎮ

在匀加速工况中ꎬ汽车从 ５０ ｋｍ / ｈ 开始加速到

１００ ｋｍ / ｈ 的仿真结果如图 ６ 所示ꎮ

图 ６　 匀加速工况仿真结果

图 ６ 表明结果ꎬ在匀加速工况下ꎬ改进后中间支承

支架上加速度振动幅值下降约 ２１％ ꎮ

４. ４　 试验验证

此处笔者采用 ＬＭＳ 振动噪声测试系统ꎮ 该系统

配套有 Ｔｅｓｔ. Ｌａｂ 应用软件、ＬＭＳ 数据采集器和三轴向

加速度传感器ꎮ
笔者将加速度传感器布置在传动轴支架附近ꎬ采

集不同车速工况下振动加速度数据ꎬ并对所研究车辆

的传动轴支架的振动加速度进行测试ꎮ
测试位置如图 ７ 所示ꎮ
笔者在中间支承上安装一个三向加速度传感器ꎬ

采用 ＬＭＳ Ｔｅｓｔ. Ｌａｂ 测试系统采集中间支承振动加速

度数据ꎬ数据采集时间设置为 ３０ ｓꎬ采集频率设置为
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图 ７　 加速度传感器布置位置

１００ Ｈｚꎬ采集分辨率设置为 ０. ０１ꎻ
在振动测试前ꎬ勾选 Ｏｖｅｒａｌｌ Ｌｅｖｅｌ 选项与 Ｔｈｒｏｕｇｈ￣

ｐｕｔ ｄａｔｅ 选项ꎻ对 ＬＭＳ Ｔｅｓｔ. Ｌａｂ 采集的原始振动数据

进行去毛刺、去漂移与滤波处理ꎬ并将时域信号进行傅

里叶变换转化成频域信号ꎬ进行关键振动频域识别ꎮ
测试车辆的各总成、部件、附件装备齐全ꎬ轮胎气

压为规定值ꎬ汽车的载荷为额定最大装载质量ꎮ
车辆在满载条件下ꎬ笔者选择 Ｂ 级随机平直路

面ꎬ纵坡≤１％ꎬ路面干燥ꎬ不平度均匀无突变ꎬ两端有

３０ ｍ ~５０ ｍ 的稳速段ꎬ风速≤５ ｍ / ｓꎻ选择 ５ 挡进行匀

速和匀加速工况振动测试ꎻ匀速工况的车速选择 ５０
ｋｍ / ｈ ~ １２０ ｋｍ / ｈꎬ每隔 １０ ｋｍ / ｈ 进行一次测试ꎻ匀加

速工况的车速从 ５０ ｋｍ / ｈ 一直加速到 １２０ ｋｍ / ｈꎬ加速

时间约为 ２５ ｓꎮ
笔者将采集到的加速度数据通过傅里叶变换进行

频谱分析ꎬ得到不同车速工况时ꎬ不同频率时所测量位

置的加速度信号ꎬ从而可以更直观地观察到不同振动

频率下的振动加速度[１７ꎬ１８]ꎮ
此处以 ８０ ｋｍ / ｈ 的车速为例ꎬ中间支承支架上的

加速度频域特性对比结果如图 ８ 所示ꎮ

图 ８　 匀加速工况仿真结果

从图 ８ 中可以看出ꎬ当车速为 ８０ ｋｍ / ｈ 时ꎬ其所对

应的传动轴激励频率为 ４０ Ｈｚꎬ在整个频率段内ꎬ改进

后的测试结果都要优于改进前的测试结果ꎮ

其他车速测试对比结果如图 ９ 所示ꎮ

图 ９　 支承振动测试对比结果

图 ９ 表明:较改进前状态相比ꎬ改进后的中间支承

刚度在多个工况下的振动加速度均有下降:
在 ５０ ｋｍ / ｈ 工况下ꎬ支架振动加速度降低了 ５％ ꎻ

在 ６０ ｋｍ / ｈ 工况下ꎬ振动加速度降低了 ２１％ ꎻ在 ７０
ｋｍ / ｈ 工况下ꎬ振动加速度降低了 ２０％ ꎻ在 ８０ ｋｍ / ｈ 工

况下ꎬ振动加速度降低了 １９％ ꎻ在 ９０ ｋｍ / ｈ 工况下ꎬ振
动加速度降低了 ２４％ ꎻ在 １００ ｋｍ / ｈ 工况下ꎬ振动加速

度降低了 ２０％ ꎮ

５　 结束语

针对电动轻型客车传动轴振动过大的问题ꎬ为了

提高整车的 ＮＶＨ 水平ꎬ笔者对其传动轴中间支撑进行

了优化设计ꎮ
首先ꎬ笔者对某传动轴支承的悬挂质量、固有频

率、频率比进行了计算分析ꎻ然后ꎬ基于多目标遗传算

法(ＮＳＧＡ￣Ⅱ)构造了目标函数ꎬ对中间支承的刚度进

行了优化计算ꎬ获得了目标刚度值ꎻ最后ꎬ对优化前后

支承的刚度值进行了仿真分析ꎬ开展了 ＮＶＨ 实车试验

验证ꎮ
研究结果表明:
(１)采用多目标遗传算法ꎬ以振动传递率 ＴＡ 和一

阶模态变化率构造优化目标函数ꎬ以橡胶阻尼比 ξ、频
率比 λ 为约束条件进行优化分析ꎬ得到的支承橡胶减

振块刚度值满足减振要求ꎻ
(２)针对优化结果开展了有限元仿真分析ꎬ仿真

结果显示ꎬ改进后支架上的振动加速度明显降低ꎬ约下

降了 ２８％ ꎻ匀加速工况下ꎬ改进后振动幅值下降了

约 ２１％ ꎻ
(３)实车试验结果显示ꎬ在 ８０ ｋｍ / ｈ 工况下ꎬ改进

后的中间支承刚度的振动加速度降低了 １９％ ꎮ
综上所述ꎬ经过优化后ꎬ支承的刚度值能较好地与

电动客车的传动系统相匹配ꎬ减少了振动传递ꎬ提高了

整车的 ＮＶＨ 水平ꎬ为商用电动汽车改装设计优化给出
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了技术参考ꎮ
在后续的商用车电动化研究中ꎬ笔者将基于该方

法ꎬ对发动机悬置、排气悬置等开展减振降噪的 ＮＶＨ
优化工作ꎮ
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