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摘　要：采用颗粒阻尼技术对驾驶室座椅进行减振，提高其振动舒适性；选择与驾驶室底板和座椅
连接的基座作为颗粒阻尼器，建立了基座阻尼器的离散元模型；模拟整车在发动机最高转速下的振
动环境，针对不同阻尼器方案（颗粒材质、阻尼器分层数、颗粒粒径和颗粒填充率），通过离散元仿真
计算逐一进行耗能分析，得到了最优方案；对实物模型进行试验，对比原结构与增加阻尼颗粒后基
座的加速度均方根，确认减振效果，将试验与仿真计算结果进行趋势对比，验证了离散元模型的可
行性；在实际样车试验中应用最优方案，采集了座椅在发动机不同转速下的响应，进行了数据分
析；针对最高转速的工况，进行了人体振动暴露的舒适性分析。研究结果表明：从频域图的单峰最
大值来看，减振前座椅最大加速度响应出现在４２５Ｈｚ处的０．６４３　４ｍ·ｓ－２，安装颗粒阻尼器后最
大值为２５Ｈｚ处的０．０８７　５ｍ·ｓ－２；从时域图来看，当发动机转速分别为７５０、１　１１０、１　４７０、１　８３０、

２　２００ｒ·ｍｉｎ－１时，安装颗粒阻尼器后座椅加速度均方根综合减幅分别达到２４．２％、２９．６％、

３４．７％、３９．２％、４６．０％，发动机转速越高，颗粒阻尼器的减振效果越好；安装颗粒阻尼器后各频段
舒适性界限时长均有大幅度增加，频段为３．１和４．０Ｈｚ时，安装颗粒阻尼器后舒适性界限时长均
提升了１．５０倍，为２０Ｈｚ时，安装颗粒阻尼器后舒适性界限时长提升了１．５７倍。
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０　引　言

在全球矿用自卸车领域市场竞争主导下，除了
产品质量、价格外，驾驶舒适性与驾驶人健康的影响
也越来越受到重视［１］。矿用自卸车工作环境恶劣，
极易产生较大的振动，会严重影响其操纵稳定性和
舒适性［２－３］。一直以来，国内对工程机械驾驶舒适性
的研究远不如商用汽车深入，工程机械在工程应用
过程中经常出现发动机剧烈振动、零部件疲劳破损、
驾驶室振颤与噪声大等振动问题［４］，因此，驾驶室的
减振研究对提高工程机械的舒适性尤为必要。

驾驶室减振常用方法是在发动机处、驾驶室或
者座椅的各连接处采用橡胶隔振。张伟等针对矿用
自卸车建立了发动机悬置系统模型，设计了发动机
减振橡胶垫以满足减振要求［５］；史正文等针对工程
机械驾驶室采用液阻橡胶隔振器，用 ＡＤＩＮＡ进行
低频大振幅液固耦合动力学有限元仿真分析，通过
试验验证了模型的合理性［６］；王勇等将准零刚度隔
振器应用到汽车座椅隔振中，建立了车－座椅－人耦
合动力学模型，研究了模型在受路面冲击激励与随
机激励下的动态特性，使整车的乘坐舒适性得到了
有效改善［７－８］。以上研究均是针对橡胶垫展开，虽然
有着结构简单可靠、成本较低等优点，但是橡胶不耐
油，在长时间高温、日照环境下易老化，进而导致其
隔振性能下降。为了应对越来越高的驾驶室舒适性
要求，主动振动控制技术开始应用到驾驶室减振中，
主要是主动和半主动悬置技术。刘杉等基于加速粒
子群算法对座椅悬架系统进行参数优化与主动控制

系统设计，通过动力学模型与仿真软件间的联合仿
真，验证了该座椅悬架隔振系统的有效性［９］；寇发荣
研制了一种基于磁流变减振器的半主动座椅悬架，
设计了模糊控制策略并进行了仿真计算，最后通过
试验验证了研制的磁流变半主动座椅悬架能有效减
轻座椅的振动［１０］；赵强等针对半主动座椅悬架系统
建立了七自由度动力学模型，在随机路面激励下进
行仿真分析，有效提高了乘坐舒适性［１１］；胡国良等
建立了基于磁流变阻尼器的半主动座椅悬架系统模
型，分析了磁流变阻尼器的６个参数对减振效果的
影响［１２］；Ｎｉｎｇ等提出了一种集成式主动与半主动
座椅悬架，在取得较好的减振效果基础上，相较于主
动座椅悬架有效降低了能耗［１３］。虽然主动减振技
术针对不同振动环境的适应性强，但是较高的成本
以及矿山机械恶劣、随机的工作环境，限制了其大规
模应用。

颗粒阻尼技术［１４－１８］以阻尼耗能机理为理论基
础，属于被动减振技术，通过填充在结构空腔中颗粒
物质的大量碰撞与摩擦耗能［１９－２３］形成阻尼效应，从
而实现结构振动抑制的目的。作为一种有效的振动
控制方法，颗粒阻尼技术在航空航天、土木建筑、机
械工程等领域得到了越来越多的关注。Ｓａｎｃｈｅｚ等
建立了单自由度颗粒阻尼器振荡系统，对阻尼颗粒
进行了非线性动力学分析［２４］；夏兆旺等以填充阻尼
颗粒的悬臂梁为研究对象，研究了结构阻尼随颗粒
各参数呈非线性变化的特性［２５］。单自由度系统可
控性好，上述研究从单自由度模型展开，分析了不同
频率或颗粒参数对系统阻尼性的影响。Ｌｕ等将颗
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粒阻尼技术应用于土木建筑减振，提出了一种颗粒
调谐质量阻尼器［２６］。颗粒阻尼技术除减振效果好
外，还有对原结构改动小、对温度与工作环境不敏感
等优点［２７］，十分适合在空间紧凑的驾驶室内应用。
此外，附加质量较小（单台自卸车使用阻尼颗粒质量
为２０．６ｋｇ），无冲击异响（基座阻尼器内颗粒填充
率高，密封性好，颗粒碰撞噪声人耳无法察觉），性
能的一致性好（对阻尼颗粒材料、粒径、表面光洁
度、填充质量等进行规范化可保证其减振性能的
一致性），耐久性与可靠性好等优点，使得颗粒阻
尼技术对于驾驶室减振领域有着很好的适用性和
产业化的可能性。

本文创新性地将颗粒阻尼技术应用于矿用自卸
车驾驶室减振，首先对矿用自卸车在发动机最高转
速工况下的驾驶室做振动传递路径分析，分析了颗
粒阻尼器安装位置的合理性；建立了座椅基座的离
散元模型［２８－３０］，模拟驾驶室座椅基座的整车最高转
速环境，通过离散元方法仿真分析了不同因素对颗
粒系统耗能的影响，这些因素包括颗粒材质、阻尼器
分层数、颗粒粒径和颗粒填充率；通过模型试验对仿
真方案进行验证，样车试验中选择了不锈钢３颗粒、
阻尼器分层数为３、粒径为２．９ｍｍ、颗粒填充率为

９０％这一方案，通过模型试验和样车试验，验证了离
散元模型的可靠性，实现了较好的减振效果，研究为
大型工程车辆的减振降噪提供了新的设计方法，增
强了产品在市场上的竞争力。

１　驾驶室振动传递路径分析

驾驶室振动来源主要是发动机周期振动和路面
不平引起的随机振动。本文针对北方股份某型矿用
自卸车，以发动机振动为振源展开研究。由图１整
车位置可以分析得到：发动机处于驾驶室正下方，距
离较近，对驾驶室振动有着较大影响；原有的驾驶室
减振措施是在驾驶室与车架连接处安装橡胶隔振
器，由于座椅基座处在振源传递至座椅的最后一环，
且基座结构中空，可以在不改变驾驶室结构且不占
用驾驶室紧凑空间的情况下，通过在其中添加阻尼
颗粒，在原有的隔振措施上进一步抑制振动。

在发动机最高转速（２　２００ｒ·ｍｉｎ－１）时，取发
动机至驾驶室底板共５处测点，测点１～５位置
如图２所示。实测振动加速度均方根，对振动传递
路径进行分析识别，整理见表１。图３～５分别为测
点５处纵向、横向、垂向的时域图和频域图。

　　由表１可看到：振动从发动机位置传至驾驶室

图１　整车振动传递路径

Ｆｉｇ．１　Ｖｉｂｒａｔｉｏｎ　ｔｒａｎｓｍｉｓｓｉｏｎ　ｐａｔｈ　ｏｆ　ｃｏｍｐｌｅｔｅ　ｔｒｕｃｋ

图２　测点１～５的位置

Ｆｉｇ．２　Ｐｏｓｉｔｉｏｎｓ　ｏｆ　ｍｅａｓｕｒｉｎｇ　ｐｏｉｎｔｓ　１－５

表１　各测点位置加速度均方根

Ｔａｂ．１　Ａｃｃｅｌｅｒａｔｉｏｎ　ｒｏｏｔ　ｍｅａｎ　ｓｑｕａｒｅｓ　ｏｆ

ｅａｃｈ　ｍｅａｓｕｒｉｎｇ　ｐｏｉｎｔ　ｐｏｓｉｔｉｏｎｓ

测点 位置
加速度均方根／（ｍ·ｓ－２）

纵向 横向 垂向

１ 发动机下方 ４２．６　 １４７．２　 ２３２．４

２ 发动机支撑架前方 ３８．５　 ６６．５　 ２９．３

３ 车架后支梁 １１．２　 １２．９　 １１．３

４ 车架后方驾驶室旁 １０．３　 １１．６　 ９．０

５ 驾驶室底板 ４．２　 ４．５　 ２．３

底板处虽然经过橡胶隔振，但各方向加速度均方根
仍然较大，有待进一步减振；振动由测点４处经过橡
胶垫隔振传至测点５处后，纵向、横向、垂向的加速
度均方根减幅分别为５９．２％、６１．２％和７４．４％，同
时纵向和横向加速度均方根大于垂向，可知采用橡
胶垫的隔振方案在垂向的减振效果要优于另外２个
方向。

２　基座颗粒阻尼器离散元模型

２．１　颗粒接触模型
本文基于软球模型，根据碰撞时单元之间的重

叠量计算出颗粒间的接触力。在模拟矿用自卸车发
动机最高转速的激励过程中，基座阻尼器中的某一
颗粒运动方程为［３１］
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图３　测点５处纵向时域与频域信号

Ｆｉｇ．３　Ｔｉｍｅ　ｄｏｍａｉｎ　ａｎｄ　ｆｒｅｑｕｅｎｃｙ　ｄｏｍａｉｎ　ｓｉｇｎａｌｓ　ｉｎ

ｌｏｎｇｉｔｕｄｉｎａｌ　ｄｉｒｅｃｔｉｏｎ　ａｔ　ｍｅａｓｕｒｉｎｇ　ｐｏｉｎｔ　５

图４　测点５处横向时域与频域信号

Ｆｉｇ．４　Ｔｉｍｅ　ｄｏｍａｉｎ　ａｎｄ　ｆｒｅｑｕｅｎｃｙ　ｄｏｍａｉｎ　ｓｉｇｎａｌｓ　ｉｎ

ｌａｔｅｒａｌ　ｄｉｒｅｃｔｉｏｎ　ａｔ　ｍｅａｓｕｒｉｎｇ　ｐｏｉｎｔ　５

ｍｉｓ··ｉ ＝∑
ｕｉ

ｊ＝１

（Ｆｎｉｊ＋Ｆｓｉｊ）＋ｍｉｇ

Ｉｉφ
··
ｉ ＝∑

ｕｉ

ｊ＝１
Ｔｉ

烅

烄

烆 ｊ

（１）

式中：ｍｉ为颗粒ｉ的质量；ｓｉ、φｉ 分别为颗粒ｉ的位
移和角位移；ｇ为重力加速度；Ｆｎｉｊ、Ｆｓｉｊ分别为颗粒ｉ
和单元ｊ之间的法向力和切向力；Ｉｉ 为颗粒ｉ的惯
性矩；Ｔｉｊ为颗粒ｉ和单元ｊ之间切向力产生的颗粒

图５　测点５处垂向时域与频域信号

Ｆｉｇ．５　Ｔｉｍｅ　ｄｏｍａｉｎ　ａｎｄ　ｆｒｅｑｕｅｎｃｙ　ｄｏｍａｉｎ　ｓｉｇｎａｌｓ　ｉｎ

ｖｅｒｔｉｃａｌ　ｄｉｒｅｃｔｉｏｎ　ａｔ　ｍｅａｓｕｒｉｎｇ　ｐｏｉｎｔ　５

扭矩；ｕｉ为与颗粒ｉ接触的单元数量。
根据 Ｈｅｒｔｚ接触理论，离散元模型中颗粒接触

情况见图６，图中：ｋｎ１、ｋｎ２分别为颗粒 －颗粒、颗粒－
阻尼器壁接触模型中的法向弹性系数；ｋｓ１、ｋｓ２分别
为颗粒 －颗粒、颗粒 －阻尼器壁接触模型中的切向弹
性系数；ｃｎ１、ｃｎ２分别为颗粒 －颗粒、颗粒 －阻尼器壁接
触模型中的法向阻尼系数；ｃｓ１、ｃｓ２分别为颗粒 －颗
粒、颗粒 －阻尼器壁接触模型中的切向阻尼系数。法
向力Ｆｎｉｊ表示为

Ｆｎｉｊ＝
ｋｎ１δｎ１＋２ζ１

ｍｉｍｊ
ｍｉ＋ｍｊ

ｋ槡 ｎ１δ
·
ｎ１ 颗粒 －颗粒

ｋｎ２δｎ２＋２ζ２ ｍｉｋ槡 ｎ２δ
·
ｎ２ 颗粒

烅

烄

烆 阻尼器壁
（２）

δｎ１＝ｒｉ＋ｒｊ－ Ｐｉ－Ｐｊ 颗粒－颗粒

δｎ２＝ｒｉ－ｌ 颗粒｛ 阻尼器壁
（３）

式中：δｎ１为颗粒 －颗粒的法向重叠量；δｎ２为颗粒 －阻
尼器壁间的法向重叠量；ｍｊ 为颗粒－颗粒接触模型
中颗粒ｊ的质量；ζ１、ζ２ 分别为颗粒 －颗粒、颗粒 －阻
尼器壁接触模型的阻尼比；ｒｉ、ｒｊ 分别为颗粒ｉ、ｊ的
半径；Ｐｉ、Ｐｊ分别为颗粒ｉ、ｊ的球心位置矢量；ｌ为颗
粒ｉ球心与阻尼器壁间的距离。

切向力Ｆｓｉｊ表示为

Ｆｓｉｊ＝
－μ１Ｆｎｉｊδ

·
ｓ１／δ

·
ｓ１ 颗粒 －颗粒

－μ２Ｆｎｉｊδ
·
ｓ２／δ

·
ｓ２ 颗粒

烅
烄

烆 阻尼器壁
（４）

式中：μ１ 为颗粒间的摩擦因数；μ２ 为颗粒 －阻尼器壁
间的摩擦因数；δｓ１为颗粒间的切向位移；δｓ２为颗粒－
阻尼器壁间的切向位移。
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图６　颗粒接触模型

Ｆｉｇ．６　Ｐａｒｔｉｃｌｅ　ｃｏｎｔａｃｔ　ｍｏｄｅｌ

２．２　模型建立与颗粒运动分析
建立驾驶室座椅基座三维模型，模型底面为约

束面，如图７所示。

图７　座椅基座模型

Ｆｉｇ．７　Ｓｅａｔ　ｐｌｉｎｔｈ　ｍｏｄｅｌ

为分析增加阻尼器后对座椅结构的减振效果，

采用颗粒碰撞耗能分析进行比较。建立离散单元模
型，如图８所示。当座椅基座开始振动时，颗粒在座
椅基座内壁摩擦与冲击的作用下开始激烈地随座椅
振动方向运动，顶部的颗粒速度急剧增大，并迅速与
容器壁碰撞，速度急剧变小，并开始反弹，反弹回来的
颗粒与中部颗粒相互碰撞与摩擦，随后颗粒开始沿容
器运行的反方向运动，并与座椅基座底部碰撞，速度
降低，等待器壁下一个冲击时刻的来临，如此循环。

图８为阻尼器单层方案，由于该方案颗粒填充
率较高，大量颗粒堆叠导致底层颗粒运动较慢，应当
考虑分层避免颗粒大量堆叠，使颗粒能充分碰撞摩
擦耗能。

３　颗粒阻尼器不同参数耗能分析

３．１　离散元模型耗能计算
颗粒阻尼主要通过颗粒间以及颗粒与阻尼器壁

图８　基座离散元模型

Ｆｉｇ．８　Ｄｉｓｃｒｅｔｅ　ｅｌｅｍｅｎｔ　ｍｏｄｅｌ　ｏｆ　ｐｌｉｎｔｈ

之间的非弹性碰撞和摩擦实现耗能，碰撞时刻，颗粒
的碰撞耗能Ｅ１ 可表示为

Ｅ１ ＝ｍｉｍｊ
（１－ｅ２）｜ｖ｜２

２（ｍｉ＋ｍｊ）
（５）

式中：ｅ为颗粒恢复系数；ｖ为颗粒ｉ与单元ｊ间发生
碰撞前的相对速度。

摩擦耗能Ｅ２ 可表示为

　　　 Ｅ２＝
μ１Ｆｎｉｊδｓ１ 颗粒 －颗粒

μ２Ｆｎｉｊδｓ２ 颗粒
烅
烄

烆 阻尼器璧
（６）

　　离散元模型的系统耗能Ｅ可表示为

Ｅ＝∑
ｎ

ｉ＝１
Ｅ１＋∑

ｎ

ｉ＝１
Ｅ２ （７）

式中：ｎ为碰撞或摩擦次数。
由耗能计算公式（５）、（６）可以看出：耗能与颗粒

质量（密度、粒径）、恢复系数、颗粒数量、颗粒间相对
位移等参数有关，而决定这些参数的正是颗粒材质、
粒径、填充率、阻尼器空间结构。

本文采用ＬＩＧＧＧＨＴＳ软件编写了颗粒与结构
作用的计算程序，耗能计算流程见图９。
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图９　耗能计算流程

Ｆｉｇ．９　Ｃａｌｃｕｌａｔｉｏｎ　ｆｌｏｗ　ｏｆ　ｅｎｅｒｇｙ　ｄｉｓｓｉｐａｔｉｏｎ

３．２　颗粒材质
为研究颗粒不同材质的耗能差异，同时考虑实

际应用环境和成本，选择了耐锈蚀性强且成本较低
的不锈钢。选用３种不同材质的不锈钢颗粒：不锈
钢１（铁素体不锈钢，牌号Ｙ１２Ｃｒ１７）、不锈钢２（奥氏
体不锈钢，牌号１７Ｃｒ１８Ｎｉ９）、不锈钢３（奥氏体－铁素
体双相不锈钢，牌号０３Ｃｒ２５Ｎｉ７Ｍｏ４ＷＣｕＮ）。材质
属性见表２，其中恢复系数采用试验测量计算得到。

表２　颗粒材质属性

Ｔａｂ．２　Ｐａｒｔｉｃｌｅ　ｍａｔｅｒｉａｌ　ｐｒｏｐｅｒｔｉｅｓ

颗粒材质 密度／（ｇ·ｍｍ－３）弹性模量／ＧＰａ 泊松比 恢复系数

不锈钢１　 ７．７８　 ２００　 ０．２８　 ０．６５

不锈钢２　 ７．８０　 ２０６　 ０．３０　 ０．７４

不锈钢３　 ７．８０　 ２２８　 ０．３０　 ０．７９

　　对系统设定相同的激励：正弦激励，振幅为

３ｍｍ，频率为３６．７Ｈｚ（３．３～３．５节激励条件与此相
同），阻尼器分层数为１，颗粒粒径为２．５ｍｍ，颗粒填
充率为７０％。统计颗粒系统连续１０个周期的耗能，
不同颗粒材质方案系统的耗能情况见图１０。

对颗粒系统连续１０个周期的耗能求平均值，结
果见图１１，可以看到：在同一激励条件下，系统能量
耗损由高到低依次为不锈钢３、不锈钢２、不锈钢１；
由于３种不锈钢材质属性中密度和泊松比数值相
近，难以判断其对耗能的影响，而对于弹性模量和恢
复系数，就不锈钢而言，数值越大，颗粒耗能越大，减
振效果越好。

３．３　阻尼器分层
针对阻尼器不同分层数对耗能的影响进行具体仿

真计算。颗粒材质选择不锈钢３，颗粒粒径为２．５ｍｍ，
颗粒填充率为７０％。颗粒数量采用的标准是将不
分层阻尼器按７０％填充率填满颗粒的质量为标准，
对阻尼器分层展开研究的方式是采用与标准相同的
颗粒质量，此时阻尼器分层数增加，则相应的颗粒数
量不变而填充率略有增加，每层隔板厚度为１ｍｍ，

图１０　不同阻尼颗粒的耗能

Ｆｉｇ．１０　Ｅｎｅｒｇｙ　ｄｉｓｓｉｐａｔｉｏｎｓ　ｏｆ　ｄｉｆｆｅｒｅｎｔ　ｄａｍｐｉｎｇ　ｐａｒｔｉｃｌｅｓ

图１１　３种不锈钢颗粒的耗能

Ｆｉｇ．１１　Ｅｎｅｒｇｙ　ｄｉｓｓｉｐａｔｉｏｎｓ　ｏｆ　ｔｈｒｅｅ　ｄｉｆｆｅｒｅｎｔ

ｓｔａｉｎｌｅｓｓ　ｓｔｅｅｌ　ｐａｒｔｉｃｌｅｓ
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分层数为５层时，同一颗粒数量下填充率相较于

１层的方案增加约２％。相同激励下，图１２为阻尼
器不同分层方案，图１３为对应的耗能。

由图１２可以看到：随着分层数增加，底层速度

小的颗粒数量明显减少，分层的效果显著，但是，分
层数过多会大大降低颗粒间碰撞次数，综合反而降
低了系统耗能，同时分层增多也会增加加工难度，提
高制造成本。

图１２　阻尼器不同分层数方案

Ｆｉｇ．１２　Ｓｃｈｅｍｅｓ　ｏｆ　ｄａｍｐｅｒｓ　ｗｉｔｈ　ｄｉｆｆｅｒｅｎｔ　ｌａｙｅｒ　ｎｕｍｂｅｒｓ

图１３　阻尼器不同分层数方案的耗能

Ｆｉｇ．１３　Ｅｎｅｒｇｙ　ｄｉｓｓｉｐａｔｉｏｎｓ　ｏｆ　ｄａｍｐｅｒ　ｓｃｈｅｍｅｓ　ｗｉｔｈ

ｄｉｆｆｅｒｅｎｔ　ｌａｙｅｒ　ｎｕｍｂｅｒｓ

图１４　不同阻尼器直径与颗粒粒径比值方案

Ｆｉｇ．１４　Ｄｉｆｆｅｒｅｎｔ　ｒａｔｉｏ　ｓｃｈｅｍｅｓ　ｏｆ　ｄａｍｐｅｒ　ｄｉａｍｅｔｅｒ　ｔｏ　ｐａｒｔｉｃｌｅ　ｓｉｚｅ

　　从图１３中可以看到：随着分层数增加，系统耗
能先增加后减少，阻尼器分层数为３时，系统耗能最
大；通过对同一激励周期颗粒间以及颗粒与阻尼器
壁间碰撞次数的统计分析，发现阻尼器分层能明显
增加颗粒与阻尼器壁间的碰撞次数，但是降低了颗
粒间的碰撞次数；分析认为，适当的分层能通过将颗
粒等分，避免大量颗粒堆积造成底部颗粒运动较慢、
碰撞不激烈的问题。

３．４　颗粒粒径
颗粒粒径的选择与阻尼器的几何结构以及激励

条件等有关，在一定的形状与填充空间、激励条件
下，并不是颗粒粒径越大越好，也不是颗粒粒径越小

越好。颗粒物质为介于固体与液体之间的第四态物
质，其优势在于有：在一定的结构下，其既具有刚体
的几何特征（能够满足刚体的力学方程）也具有流体
的流态。而要在不影响原始结构的前提下达到耗能
减振的目的，必须要保证颗粒物质能同时具有２种
状态。这之中，颗粒的直径为主要影响因素。但目
前并无明确的规律，针对具体结构和激励条件需要
根据具体情况进行计算分析。

颗粒间的相互作用通过力链进行传递，颗粒间
的碰撞强度可用力链结构来表征，进而可以反映颗
粒的耗能。通过阻尼器直径与颗粒粒径比值（Ａ）的
不同方案中力链结构的特性分析，得到最优粒径。

图１４为不同方案起振同一时刻颗粒示意图，图１５
为对应该时刻的颗粒力链结构示意图（颜色由深到
浅代表力由小到大）。

图１４、１５可以看到：Ａ越小，阻尼器中颗粒数量
越少，同一振动时刻力链分布越疏，但是力值较大；

Ａ越大，阻尼器中颗粒数量越多，同一时刻力链分布
越密，但是力值较小，颗粒阻尼主要通过碰撞和摩擦
实现耗能，由于选用的不锈钢颗粒表面摩擦因数较
小，碰撞耗能占比９０％以上。取颗粒平均接触力与
颗粒接触数的乘积Ｂ来表征颗粒碰撞激烈程度，故
可近似用Ｂ的指标来对比不同Ａ 方案间的耗能优
劣，如表３所示。
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图１５　不同阻尼器直径与颗粒粒径比值方案力链结构

Ｆｉｇ．１５　Ｆｏｒｃｅ　ｃｈａｉｎ　ｓｔｒｕｃｔｕｒｅｓ　ｗｉｔｈ　ｄｉｆｆｅｒｅｎｔ　ｒａｔｉｏ　ｓｃｈｅｍｅｓ　ｏｆ　ｄａｍｐｅｒ　ｄｉａｍｅｔｅｒ　ｔｏ　ｐａｒｔｉｃｌｅ　ｓｉｚｅ

表３　不同阻尼器直径与颗粒粒径比值方案的Ｂ值

Ｔａｂ．３　Ｂｖａｌｕｅｓ　ｏｆ　ｄｉｆｆｅｒｅｎｔ　ｒａｔｉｏ　ｓｃｈｅｍｅｓ　ｏｆ　ｄａｍｐｅｒ

ｄｉａｍｅｔｅｒ　ｔｏ　ｐａｒｔｉｃｌｅ　ｓｉｚｅ

Ａ 颗粒平均接触力／Ｎ 颗粒接触数 Ｂ／Ｎ

　６．０　 ０．７７０　３ 　３０　 ２３．１０９　０

８．０　 ０．２３３　６　 ６１　 １４．２４９　６

９．０　 ０．１４２　８　 ５２　 ７．４２５　６

１０．０　 ０．１１６　６　 ９１　 １０．６１０　６

１０．５　 ０．１０２　７　 １６２　 １６．６３７　４

１１．０　 ０．１７４　１　 ２３６　 ４１．０８７　６

１１．５　 ０．０８８　０　 ２５４　 ２２．３５２　０

１２．０　 ０．０８４　８　 ２８６　 ２４．２５２　８

１４．０　 ０．０４７　８　 ３８４　 １８．３５５　２

１５．０　 ０．０２６　５　 ５４１　 １４．３３６　５

　　图１６为趋势图，可以看到：随着Ａ由６增大至

９，Ｂ值逐渐减小，随后Ａ增大至１１时，Ｂ值急剧升
高并在Ａ 为１１处取得最大值，Ａ在１１～１５间Ｂ值
出现振荡后逐渐下降；结合阻尼器尺寸，可确定颗粒
最佳耗能粒径为３ｍｍ左右。

图１６　不同阻尼器直径与颗粒粒径比值方案Ｂ值的趋势

Ｆｉｇ．１６　Ｔｒｅｎｄ　ｏｆ　Ｂｖａｌｕｅｓ　ｆｏｒ　ｄｉｆｆｅｒｅｎｔ　ｒａｔｉｏ　ｓｃｈｅｍｅｓ　ｏｆ

ｄａｍｐｅｒ　ｄｉａｍｅｔｅｒ　ｔｏ　ｐａｒｔｉｃｌｅ　ｓｉｚｅ

为得到最佳颗粒粒径，设定颗粒粒径分别为

２．８、２．９、３．０、３．１、３．２ｍｍ，进行仿真耗能分析，结果
见图１７，可以看到：颗粒粒径从２．８ｍｍ增至３．２ｍｍ，

系统耗能先增加后减少，在２．９ｍｍ时系统耗能取
得最大值。

图１７　不同颗粒粒径的耗能

Ｆｉｇ．１７　Ｅｎｅｒｇｙ　ｄｉｓｓｉｐａｔｉｏｎｓ　ｏｆ　ｄｉｆｆｅｒｅｎｔ　ｐａｒｔｉｃｌｅ　ｓｉｚｅｓ

３．５　颗粒填充率
为研究颗粒不同填充率时的耗能差异，选用不

锈钢３颗粒，粒径为２．９ｍｍ，阻尼器分层数为３，在
相同激励下，计算颗粒不同填充率方案时，一个振动
周期内的系统平均耗能，结果见图１８。

图１８　不同颗粒填充率的耗能

Ｆｉｇ．１８　Ｅｎｅｒｇｙ　ｄｉｓｓｉｐａｔｉｏｎｓ　ｏｆ　ｄｉｆｆｅｒｅｎｔ　ｐａｒｔｉｃｌｅ　ｆｉｌｌｉｎｇ　ｒａｔｅｓ

图１８中可以看到：填充率从７０％到９０％时，系
统耗能逐渐增加达到最大值；填充率继续升高至

９８％时，系统耗能出现下降，此时颗粒堆积过多，颗
粒的运动空间阻碍了颗粒间的相对运动，降低了颗
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粒的碰撞耗能。
综合考虑颗粒材质、阻尼器分层数、颗粒粒径与

颗粒填充率方案下的系统耗能可得阻尼器理论最优
方案：不锈钢３颗粒，阻尼器分层数为３，颗粒粒径
为２．９ｍｍ，颗粒填充率为９０％。

４　试验与数据分析

４．１　模拟最高转速环境
设计模型试验对仿真计算结果进行验证，制造

座椅基座模型，分层处采用螺纹连接。试验的安装
测试原理见图１９，振动台、基座模型安装与具体测点
位置见图２０。针对座椅底座结构模拟整车在最高转
速工况下的振动环境，设定振动频率为３６．７Ｈｚ。根
据颗粒系统耗能仿真计算分析结果，对颗粒材质与
阻尼器分层数进行试验以验证阻尼器方案的可行
性。测点位置加速度均方根分别见表４、５。

试验中通过传感器采集得到基座的加速度响应
曲线，为了能与仿真计算的耗能结果进行比较，引入

图１９　试验装置与测试原理

Ｆｉｇ．１９　Ｅｘｐｅｒｉｍｅｎｔａｌ　ｉｎｓｔａｌｌａｔｉｏｎ　ａｎｄ　ｔｅｓｔ　ｔｈｅｏｒｙ

图２０　模型振动试验

Ｆｉｇ．２０　Ｍｏｄｅｌ　ｖｉｂｒａｔｉｏｎ　ｅｘｐｅｒｉｍｅｎｔ

减振系数Ｈ

Ｈ ＝ Ｅｑ－Ｅ０
Ｅ０

（８）

Ｅ０ ＝ １２ＭｅＶ
２
０

Ｅｑ＝ １２ＭｅＶ
２

烅

烄

烆 ｑ

（９）

式中：Ｅ０ 为系统未增加阻尼颗粒时的总动能；Ｅｑ 为
系统增加阻尼颗粒后的总动能；Ｍｅ 为系统质量；

Ｖ０、Ｖｑ分别为增加阻尼颗粒前和增加阻尼颗粒后的
系统速度。

进而可推出

Ｈ ＝

１
２ＭｅＶ

２
ｑ－１２ＭｅＶ

２
０

１
２ＭｅＶ

２
０

＝

　　
（Ｖ２４＋Ｖ２５＋Ｖ２６）－（Ｖ２１＋Ｖ２２＋Ｖ２３）

Ｖ２１＋Ｖ２２＋Ｖ２３
（１０）
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表４　颗粒不同材质下基座模型加速度均方根

Ｔａｂ．４　Ａｃｃｅｌｅｒａｔｉｏｎ　ｒｏｏｔ　ｍｅａｎ　ｓｑｕａｒｅｓ　ｏｆ　ｐｌｉｎｔｈ　ｍｏｄｅｌ

ｗｉｔｈ　ｄｉｆｆｅｒｅｎｔ　ｐａｒｔｉｃｌｅ　ｍａｔｅｒｉａｌｓ

方案
各方向加速度均方根／（ｍ·ｓ－２）

纵向 横向 垂向

无阻尼颗粒 ７．８８９　 ２．３８６　 ５．９１１

不锈钢１颗粒 ５．１４８　 １．７９４　 ５．０４７

不锈钢２颗粒 ４．７２６　 １．４４７　 ４．６３５

不锈钢３颗粒 ４．４２７　 １．３２４　 ４．２５７

表５　阻尼器不同分层方案基座模型加速度均方根

Ｔａｂ．５　Ａｃｃｅｌｅｒａｔｉｏｎ　ｒｏｏｔ　ｍｅａｎ　ｓｑｕａｒｅｓ　ｏｆ　ｐｌｉｎｔｈ　ｍｏｄｅｌ

ｗｉｔｈ　ｄｉｆｆｅｒｅｎｔ　ｄａｍｐｅｒ　ｌａｙｅｒ　ｎｕｍｂｅｒ　ｓｃｈｅｍｅｓ

方案
各方向加速度均方根／（ｍ·ｓ－２）

纵向 横向 垂向

无阻尼颗粒 ７．８８９　 ２．３８６　 ５．９１１

阻尼器不分层 ５．１４８　 １．７９４　 ５．０４７

阻尼器分２层 ４．５４８　 １．５８４　 ４．５７４

阻尼器分３层 ４．０４６　 １．４７６　 ３．９５７

阻尼器分４层 ４．１２５　 １．５０４　 ４．０８７

阻尼器分５层 ５．２７４　 １．８１４　 ５．１５７

式中：Ｖ１～Ｖ３ 分别为Ｖ０ 在纵向、横向、垂向的分量；

Ｖ４～Ｖ６ 分别为Ｖｑ 在纵向、横向、垂向的分量，速度
分量通过对加速度数值进行积分得到。

图２１为理论耗能和试验减振效果对比，可以看
到：不同颗粒材质方案和阻尼器不同分层数下，模型
试验和最终试验的减振效果同离散元模型耗能的理
论计算结果趋势相一致，耗能／减振系数由大到小的
颗粒材质依次为不锈钢３、２、１；不同阻尼器分层方
案中，随分层数增多，耗能／减振系数先增加后减少，
最优分层数为３；模型试验很好地验证了基座阻尼
器离散元模型的可行性。

４．２　实际矿用自卸车怠速至最高转速环境
试验样车见图２２，在矿用自卸车发动机转速为

７５０、１　１１０、１　４７０、１　８３０、２　２００ｒ·ｍｉｎ－１下，分别测
试原始状态和安装颗粒阻尼器状态的座椅振动数
据，测点选取座椅下面板，如图２３所示。

试验现场如图２４所示。颗粒阻尼器安装于座
椅和驾驶室底板之间，单台自卸车安装一个颗粒阻
尼器。样车试验中采用不锈钢 ３ 颗粒，粒径为

２．９ｍｍ，阻尼器分层数为３，颗粒填充率为９０％，阻
尼颗粒质量为２０．６ｋｇ（该型矿用自卸车总质量为

６７．０ｔ，驾驶室质量约为１．２ｔ）。安装颗粒阻尼器
前后加速度均方根见表６，其中当发动机转速为

７５０、１　１１０、１　４７０、１　８３０、２　２００ｒ·ｍｉｎ－１时，安装颗

图２１　仿真计算与模型试验结果对比

Ｆｉｇ．２１　Ｃｏｍｐａｒｉｓｏｎ　ｂｅｔｗｅｅｎ　ｓｉｍｕｌａｔｉｏｎ　ｃａｌｃｕｌａｔｉｏｎ　ａｎｄ

ｍｏｄｅｌ　ｅｘｐｅｒｉｍｅｎｔ　ｒｅｓｕｌｔｓ

图２２　试验样车

Ｆｉｇ．２２　Ｓａｍｐｌｅ　ｔｒｕｃｋ　ｉｎ　ｅｘｐｅｒｉｍｅｎｔ

粒阻尼器后座椅加速度均方根综合减幅分别达到

２４．２％、２９．６％、３４．７％、３９．２％、４６．０％。采集试验
样车中安装颗粒阻尼器前后从怠速至最高转速
（２　２００ｒ·ｍｉｎ－１）时的时域信号，同时对最高转速
时段进行自谱分析得到对应频谱图，如图２５所示。

从图２５中可以看到：在较低转速下，安装颗粒
阻尼器后系统减振效果不明显，在中高转速下，安装
颗粒阻尼器后系统减振效果显著提高，这是因为在
低转速下，发动机引起的座椅基座振动较轻，基座中
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图２３　座椅测点位置

Ｆｉｇ．２３　Ｍｅａｓｕｒｉｎｇ　ｐｏｉｎｔ　ｏｆ　ｓｅａｔ

颗粒的碰撞摩擦耗能少，当转速提高后，座椅基座振
动大，基座中颗粒的碰撞摩擦剧烈，耗能明显，故减振
效果有所提高；同时观察频谱图，安装颗粒阻尼器前，

图２４　驾驶室内试验现场

Ｆｉｇ．２４　Ｅｘｐｅｒｉｍｅｎｔａｌ　ｓｉｔｅ　ｉｎ　ｃａｂ

在４２５Ｈｚ处加速度响应值最大，为０．６４３　４ｍ·ｓ－２，
安装颗粒阻尼器后，最大加速度响应值出现在

２５Ｈｚ处，为０．０８７　５ｍ·ｓ－２，在其他频段，响应值
均有明显下降。

表６　安装颗粒阻尼器前后座椅加速度均方根对比

Ｔａｂ．６　Ｃｏｍｐａｒｉｓｏｎ　ｏｆ　ａｃｃｅｌｅｒａｔｉｏｎ　ｒｏｏｔ　ｍｅａｎ　ｓｑｕａｒｅｓ　ｏｆ　ｓｅａｔ　ｂｅｆｏｒｅ　ａｎｄ　ａｆｔｅｒ　ｉｎｓｔａｌｌｉｎｇ　ｐａｒｔｉｃｌｅ　ｄａｍｐｅｒ　 ｍ·ｓ－２

方案

转速为７５０ｒ·ｍｉｎ－１

均方根

转速为１　１１０ｒ·ｍｉｎ－１

均方根

转速为１　４７０ｒ·ｍｉｎ－１

均方根

转速为１　８３０ｒ·ｍｉｎ－１

均方根

转速为２　２００ｒ·ｍｉｎ－１

均方根

纵向 横向 垂向 纵向 横向 垂向 纵向 横向 垂向 纵向 横向 垂向 纵向 横向 垂向

未安装颗粒阻尼器 ０．１７０　０．６９１　０．２２８　０．５４８　１．１５７　０．４１４　０．５８９　１．５５６　０．５２７　０．７１６　２．０４９　０．６１６　０．８８５　２．８３４　０．８４４

安装颗粒阻尼器 ０．１３９　０．５２３　０．１６８　０．３７５　０．８０１　０．３３８　０．４０８　０．９８８　０．３９５　０．５０４　１．２０２　０．４２５　０．６３６　１．４２２　０．５８９

图２５　样车怠速至最高转速的时域信号与最高转速下的频谱

Ｆｉｇ．２５　Ｔｉｍｅ　ｄｏｍａｉｎ　ｓｉｇｎａｌｓ　ｏｆ　ｓａｍｐｌｅ　ｔｒｕｃｋ　ｆｒｏｍ　ｉｄｌｅ　ｓｐｅｅｄ　ｔｏ　ｍａｘｉｍｕｍ　ｓｐｅｅｄ　ａｎｄ　ｆｒｅｑｕｅｎｃｙ　ｓｐｅｃｔｒｕｍ　ｏｆ　ｈｉｇｈｅｓｔ　ｓｐｅｅｄ
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５　人体振动暴露的舒适性分析

５．１　振动对人体的影响
研究表明，人体各部位产生共振的频率为：眼部

为２０～２５Ｈｚ，肩部为２～６Ｈｚ，胸部为４～６Ｈｚ，手
臂为１０～２０Ｈｚ，躯干为３～６Ｈｚ，脊柱为３～５Ｈｚ，
胃为４～５Ｈｚ。当共振发生时，会使人体各组织器
官产生应激反应，造成肌肉疲劳、视觉能力下降等，
同时，垂直机械振动对人体脊柱和与之相关的神经
系统危害极大。

５．２　矿用自卸车振动舒适性分析
矿车使用环境恶劣，路况崎岖，所引起的长时

间振动不可避免，若不加以抑制，将会极大的影响
驾驶舒适性，甚至对健康造成潜在威胁。取矿用自
卸车发动机最高转速２　２００ｒ·ｍｉｎ－１时安装颗粒阻
尼器前后的垂向振动数据进行处理分析，以《人体全
身振动暴露的舒适性降低界限和评价准则》（ＧＢ／Ｔ
１３４４２—１９９２）为指导，对人体振动暴露的舒适性展

开对比。
采用１／３倍频程对矿用自卸车振动数据进行频

谱分析，１／３倍频程将频率在低频段细分，在高频段
粗分，可以用来描述低频段（人体振动敏感频段）的
加速度有效值分布情况。计算低频段１～８０Ｈｚ范
围的１／３倍频程中心频率加速度有效值ａｋ 为［３２］

ａｋ ＝ １
ｆ＋ｋ －ｆ－ｋ∫

ｆ＋ｋ

ｆ－ｋ
Ｘ２（ｆ）ｄ槡 ｆ （１１）

式中：ｆ＋ｋ 和ｆ－
ｋ 分别为第ｋ段频率的上限截止频率

和下限截止频率，ｋ＝１，２，３，…，２０；Ｘ（ｆ）为对应频
率ｆ的加速度响应。

对驾驶室基座上采集的振动数据进行１／３倍频
程计算，将安装颗粒阻尼器前后的结果与《人体全身
振动暴露的舒适性降低界限和评价准则》规定的舒适
性降低界限进行对比，如图２６所示。对１／３倍频程
中心频率的舒适性界限时长进行统计，如表７所示。

　　从表７和图２６可以看到：安装颗粒阻尼器后，
各频段舒适性界限时长有较大幅度增长，特别是安

图２６　垂直方向座椅舒适性界限时长对比

Ｆｉｇ．２６　Ｃｏｍｐａｒｉｓｏｎ　ｏｆ　ｃｏｍｆｏｒｔ　ｄｕｒａｔｉｏｎｓ　ｏｆ　ｓｅａｔ　ｉｎ　ｖｅｒｔｉｃａｌ　ｄｉｒｅｃｔｉｏｎ

表７　垂直方向各频段舒适性界限时长

Ｔａｂ．７　Ｃｏｍｆｏｒｔ　ｄｕｒａｔｉｏｎｓ　ａｔ　ｅａｃｈ　ｆｒｅｑｕｅｎｃｙ　ｉｎ　ｖｅｒｔｉｃａｌ　ｄｉｒｅｃｔｉｏｎ

方案

３．１５Ｈｚ　 ４．００Ｈｚ　 ２０．００Ｈｚ

加速度有效值／

（ｍ·ｓ－２）

舒适性界限

时长／ｈ

加速度有效值／

（ｍ·ｓ－２）

舒适性界限

时长／ｈ

加速度有效值／

（ｍ·ｓ－２）

舒适性界限

时长／ｈ

未安装颗粒阻尼器 ０．２８　 ２　 ０．２４　 ２　 ０．２６　 ７

安装颗粒阻尼器 ０．１８　 ５　 ０．１５　 ５　 ０．１４　 １８
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装颗粒阻尼器前舒适性界限时长最低的频段３．１５、

４．００、２０．００Ｈｚ，舒适性界限时长增幅分别达到

１５０％、１５０％、１５７％，效果显著。

６　结　语
（１）本文对应用于矿用自卸车驾驶室减振的座椅

基座颗粒阻尼器建立了离散元模型，针对发动机最高
转速工况，计算分析了颗粒材质、阻尼器分层数、颗粒
粒径与颗粒填充率对于系统耗能的影响，对仿真计算
结果设计了模型试验和样车试验予以验证。

（２）针对矿用自卸车驾驶室人体振动暴露舒适
性进行了分析，按《人体全身振动暴露的舒适性降低
界限和评价准则》，频段在３．１５和４．００Ｈｚ时，安装
颗粒阻尼器后舒适性界限时长均提升１５０％，在

２０．００Ｈｚ时，安装颗粒阻尼器后舒适性界限时长提
升１５７％。证明了颗粒阻尼器应用于驾驶室减振能
有效抑制人体器官敏感频段振动的强度，提高驾驶
人乘坐的舒适性界限时长。

（３）本文将颗粒阻尼技术应用于工程机械驾驶
室减振，对于提高驾驶室的振动舒适性提供了一种
研究方法。后续将结合动力学分析，在矿用自卸车
跑车过程中产生的路面冲击环境下，对颗粒阻尼的
减振效果进一步展开研究。
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