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摘　要：为了解决车辆座椅的多自由度振动和乘坐舒适性等问题，设计了一种三自由度并联机构座椅。利用单开链理
论，计算出减振机构的耦合度为１，并用运动输出矩阵验证了三自由度为三平移运动，采用单位力椭球法对椭球圆度的
分析为振动特性仿真分析提供了理论依据。通过支链不同刚度、负载和阻尼时的振动传递特性仿真分析，结果表明：系

统各轴向共振频段远离乘客不舒适频段４～７Ｈｚ，且在竖直方向上传递率峰值明显优于传统机械式减振座椅；在水平方
向上，当激励在１Ｈｚ以上时，传递率趋于零。研究表明该减振座椅能够达到较高的减振标准。
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　　随着现代化生活节奏的加快，车辆成为了人们日
常出行的主要交通工具，在追求方便快捷的同时，人们

对乘坐舒适性的要求也越来越高。由于车辆通过的环

境是多变的，在行驶环境比较恶劣的情况下，车辆颠簸

严重，不仅影响乘客的乘坐舒适性，严重时可能会威胁

到乘客的人身安全［１４］。文献［１］和［５］阐述了在振动
条件下人体与车辆座椅接触点处各轴向加速度对振动

性能指标和乘坐舒适度的影响，因此，深入研究车辆座

椅的减振效果和舒适性是十分必要的。

目前相关的研究领域对并联机构的开发已取得一

定的成果［６７］，多自由度并联减振结构已经有一定的成

果［８９］，少自由度并联机构也取得初步成果［１０］。对于

车辆座椅的应用情况，传统机械式座椅的减振效果不

够理想，其中的难题是非线性弹性元件的工程设计有

一定的难度，想要符合多维减振标准就更加困难。考

虑到并联机构的特性，部分学者将并联机构应用到车
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辆座椅中，取得了较好的多维减振效果［１１１２］，但在系

统振动传递特性方面并未做出深入的研究，缺乏对并

联机构座椅振动传递特性进行定量的分析，无法保证

减振效果的可信度。

结合车辆的实际运行环境，针对座椅减振特性，采

用巧妙的机构来最大限度地完成减振要求。针对减振

机构，通常需要分析三垂直方向上的减振情况。基于

以上分析，笔者设计了一种三自由度车辆座椅，对三平

移自由度进行了验证，建立了系统振动传递特性理论

模型，通过仿真分析证明了该减振机构可以达到较高

的减振标准。

１　车辆座椅减振机构设计
车辆座椅减振机构见图１，该装置由２个平台、３

个支链构成。其中，上、下平台分别为动平台和静平

台，３条支链围绕中心垂直轴沿周向均匀分布，支链上
支点采用圆柱副和动平台相接，中部利用移动副衔接，

底端采用移动副和静平台相接。

图１　三自由度并联机构车辆座椅模型
Ｆｉｇｕｒｅ１　Ｖｅｈｉｃｌｅｓｅａｔｍｏｄｅｌｂａｓｅｄｏｎ

３ＤＯＦｐａｒａｌｌｅｌｍｅｃｈａｎｉｓｍ

对于有ｈ个基本回路的并联机构系统，其基本回
路计算式为：

ｈ＝ｕ－ｖ＋１。 （１）
式中：ｈ为基本回路，ｕ为运动副，ｖ为构件数目。

按照机构空间位置运动关系，将并联机构中圆柱

副拆分成转动副和移动的组合，且它们的轴心彼此重

合，其基本回路数是：ｈ＝ｕ－ｖ＋１＝９－８＋１＝２。
装置对应约束度用下式计算：

Δｊ＝∑
ｒｊ

ｉ＝１
ｌｉ－Ｉｊ－η１ｊ。 （２）

式中：Δｊ为对应支路的约束度；ｌｉ表示对应自由度数，
Ｉｊ，η１ｊ分别为单链主动副的数目和秩；ｒｊ为对应运动

副数。

对于多回路并联机构的研究，涉及其运动学、动力

学分析及相关变量的求解，而并联机构耦合度是判断

这一系列过程复杂程度的指标，耦合度公式为：

ｇ＝１２∑
ｈ

ｊ＝１
｜Δｊ｜。 （３）

通过上面的计算可知，该机构有２个基本回路。因
为系统中存在虚的束缚条件，导致２条支路中包含秩
相差１，由此可得：

Δ１ ＝∑
ｒ１

ｉ＝１
ｌｉ－Ｉ１－η１１ ＝８－２－５＝１；

Δ２ ＝∑
ｒ２

ｉ＝１
ｌｉ－Ｉ２－η１２ ＝４－１－（５－１）＝－１。

（４）

对应值代入耦合度公式得ｇ＝１２∑
２

ｊ＝１
｜Δｊ｜＝

１
２·

（｜－１｜＋｜１｜）＝１，由计算结果可知装置中仅存在１
条基本链。

为了方便分析，构建运算坐标轴，见图２。从单开
链理论入手，考虑支链间的关系，可得动平台输出矩

阵为：

Ｍｕ＝∩
３

ｉ＝１
Ｍｏｉ。 （５）

式中Ｍｏｉ为对应支链的输出矩阵。

图２　减振机构坐标简图
Ｆｉｇｕｒｅ２　Ｃｏｏｒｄｉｎａｔｅｄｉａｇｒａｍｏｆｄａｍｐｉｎｇｍｅｃｈａｎｉｓｍ

根据支链的结构特征，得到输出矩阵为：

Ｍｏｉ＝
珋ｘ 珋ｙ 珋ｚ( )０ ０ ０

。 （６）

将式（６）代入式（５）可得：

Ｍｕ ＝
珋ｘ 珋ｙ 珋ｚ( )０ ０ ０

∩
珋ｘ 珋ｙ 珋ｚ( )０ ０ ０

∩
珋ｘ 珋ｙ 珋ｚ( )０ ０ ０

＝

珋ｘ 珋ｙ 珋ｚ( )０ ０ ０
。 （７）
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由计算结果可判断，该机构为三平移运动机构，根

据车辆人机工程学，该减振机构符合车辆座椅的实际

应用情况。

２　座椅传力性能分析
装置正常工作的前提是系统拥有明确的自由度数

目且不会随机构的工作状态发生变化，本文中车辆座

椅减振机构采用三自由度并联机构，当其在恶劣环境

中工作时，要求具有很高的灵活性，同时还能够避免力

传递失真。因此，分析该装置的传力性能具有重要的

意义。

在当前关于传力特性的研究中，主要采用广义惯

性椭球法、雅可比矩阵条件数法和单位力椭球法［１３］。

文中采用单位力椭球法，该装置传力关系式为：

Ｆ＝ＪＴ·ｆ。 （８）
式中：Ｆ为机构末端所受的力，ｆ为主动副的驱动力。

根据转置矩阵的特点，力矩雅克比阵与速度雅克

比阵互为转置阵，对式（８）进行处理，取其点积得：
｜Ｆ｜２＝ｆＴ·（Ｊ·ＪＴ）·ｆ。 （９）

通过分析可知该矩阵 Ｊ为三阶矩阵，对 Ｊ·ＪＴ进
行对角化处理，可得：

Ｊ·ＪＴ＝Ｖ·ｄｉａｇ（１
λ２１
　１
λ２２
　１
λ２３
）·ＶＴ。 （１０）

式中：Ｖ为正交阵，λ２ｉ（ｉ＝１，２，３）为相应的特征值。
合并式（９）和式（１０）可得：

｜Ｆ｜２＝（ＶＴ·ｆ）Ｔ·ｄｉａｇ（１
λ２１
　１
λ２２
　１
λ２３
）（ＶＴ·ｆ）。

（１１）
根据单位力椭球法的原理，该机构动平台所受的

最大、最小广义力均出现在椭圆轴上。分析式（１０）的
组成可得，负载为单位力时，式（１１）即为单位力输出
椭球，且椭球３个轴与λ２ｉ（ｉ＝１，２，３）的平方根是一一
对应的。当座椅处于工作状态时，通常采用椭球圆度

指标进行分析。为了使传力为各向同性的，要求椭球

趋近于球，因为此时的传力特性较好。椭球圆度定义

公式如下［１４］：

ｔ＝
λ３
λ１
。 （１２）

式中ｔ为椭球圆度。
对于座椅的减振机构，为了达到性能要求，要求 ｔ

满足１≤ｔ≤＋∞，并且当ｔ越接近１时，减振机构的传
力性能越好。根据对应关系，在 ＭＡＴＬＡＢ软件中给出
ｔ值分布图，见图３，其中ｘｐ，ｙｐ，ｚｐ分别表示动平台质心
在ｘ，ｙ，ｚ方向上的运动范围。

图３　减振机构传力特性分布图
Ｆｉｇｕｒｅ３　Ｆｏｒｃｅｔｒａｎｓｍｉｓｓｉｏｎｃｈａｒａｃｔｅｒｉｓｔｉｃ
ｄｉｓｔｒｉｂｕｔｉｏｎｍａｐｏｆｖｉｂｒａｔｉｏｎｍｅｃｈａｎｉｓｍ

通过图３可以看出，ｔ值主要集中在８．０～１１．０之
间，中心区域的力传递性能较优，随着向外半径的扩

大，传递性能开始减弱。但整体上来说传力性能较优

且波动较小。进而可以保证座椅减振机构在任一工作

状态下正常工作，保障驾驶人员和乘客的人身安全。

３　车辆座椅系统振动特性仿真分析
参照车辆座椅各机构尺寸［１５］，采用 ＵＧ和

ＡＤＡＭＳ建立减振机构三维模型，见图４。各构件尺寸
如下：动平台半径 Ｒ１为２２０ｍｍ，各支链初始长度 Ｌ１，
Ｌ２，Ｌ３均为４５０ｍｍ，下平台半径 Ｒ２为３００ｍｍ，并在相
应位置处设置弹簧组件。

图４　减振装置仿真模型
Ｆｉｇｕｒｅ４　Ｓｉｍｕｌａｔｉｏｎｍｏｄｅｌｏｆｄａｍｐｉｎｇｄｅｖｉｃｅ

为了让仿真结果更加接近车辆座椅的实际工作状

态，在ＡＤＡＭＳ中，将下平台和大地之间设置为固定约
束，机体为三平移运动，保证不会出现自由度干涉问

题。根据支链负载质量的情况，给弹簧施加预紧力进

而代替重力的作用，在分析中分别对刚度、阻尼和质量

进行了研究，这样的仿真结果具有较高的可信度。

３．１　刚度对稳态振动传递特性的影响
为了分析的可行性，把机构系统的静力平衡点定
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义为初始位置，参照车辆座椅设计要求，赋予３条支链
相同的力学参数。首先建立如图４所示的三垂直方向
上的输入、输出接口，设置动平台的质量 ｍ为９０ｋｇ，３
条支链中弹簧构件的阻尼 ｃ均为０．６Ｎ·ｓ／ｍｍ，构件

刚度ｋ分别取５，１０，１５，２０，２５Ｎ／ｍｍ。为了较全面地
分析机构系统的工作频率状态，施加一个较宽频段为

０．１～４５０．０Ｈｚ的单位加速度扫频激励输入，得出刚
度对并联机构振动性能的影响，结果如图５所示。

图５　不同刚度下系统各轴向振动传递特性
Ｆｉｇｕｒｅ５　Ｖｉｂｒａｔｉｏｎｔｒａｎｓｆｅｒｃｈａｒａｃｔｅｒｉｓｔｉｃｓｏｆｓｙｓｔｅｍａｘｉａｌｄｉｒｅｃｔｉｏｎｕｎｄｅｒｄｉｆｆｅｒｅｎｔｓｔｉｆｆｎｅｓｓ

　　通过图５可知系统加速度传递率分布主要呈现２
个趋势，一是在竖直方向 ｚ上，二是在水平方向 ｘ，ｙ
上。由图５（ａ）可知，在施加０．１～４５０．０Ｈｚ的宽频段
激励时，竖直方向ｚ上加速度传递率峰值集中在１．０～
１０．０Ｈｚ范围内，相对来说属于低频段范围，同时传递
率在２．００％以下，在达到峰值之后随着频率的增加传
递率开始趋于减小，在１０．０Ｈｚ之后的传递率迅速趋
于稳定且接近 ０，这与被动隔振装置的特性是一致

的［１６］。由图５（ｂ）、（ｃ）可知，由于水平方向 ｘ，ｙ上的
对称性，导致两水平方向上的传递率分布情况一致。

传递率峰值出现的频段更低，集中在０．１～２．０Ｈｚ，但
较ｚ轴向上有了显著的增加，部分已超过１０％，说明
ｘ，ｙ轴向上的阻尼效应很弱，减振能力偏低。整理出
图５传递率峰值点坐标，如表１所示。其中，ｆ表示共
振频率，Ｈｚ；ｗ表示传递率峰值，％。

表１　多种刚度下共振频率和传递率峰值
Ｔａｂｌｅ１　Ｒｅｓｏｎａｎｃｅｆｒｅｑｕｅｎｃｙａｎｄｍａｘｉｍｕｍｔｒａｎｓｍｉｓｓｉｏｎｒａｔｅｕｎｄｅｒｄｉｆｆｅｒｅｎｔｓｔｉｆｆｎｅｓｓ

方向
ｅ／Ｈｚ

５Ｎ／ｍｍ １０Ｎ／ｍｍ １５Ｎ／ｍｍ ２０Ｎ／ｍｍ ２５Ｎ／ｍｍ

ｗ／％

５Ｎ／ｍｍ １０Ｎ／ｍｍ １５Ｎ／ｍｍ ２０Ｎ／ｍｍ ２５Ｎ／ｍｍ

竖直ｚ １．２９１ ２．３３２ ２．８０５ ３．４１４ ３．６９３　 １．３０５ １．４７１ １．６４５ １．７８６ １．９８２

水平ｘ ０．２９０ ０．３５０ ０．４３０ ０．５２０ ０．５６０ ５．１２４ ７．０８６ ９．４５１ １０．０５９ １２．３１３

水平ｙ ０．２９０ ０．３５０ ０．４３０ ０．５２０ ０．５６０ ５．１２３ ７．０８７ ９．４５２ １０．０６１ １２．３１７

　　通过表１可知，有以下几点趋势，当负载质量、构
件阻尼一定时，水平方向的共振频率小于竖直方向，但

传递率峰值明显大于竖直方向，并且伴随着刚度的增

加该趋势越来越明显。传递率峰值随着刚度的增加而

呈线性增加，对于变化的总体趋势，在较低频率段时，

传递率峰值大于１％，这说明响应峰值存在放大区域。
低频率、低传递率证明了该减振机构的低频减振效果

好，但当刚度特别小时，会扩大座椅的位移进而影响乘

客的舒适度。

３．２　阻尼对稳态振动传递特性的影响
施加条件重新设定：动平台质量 ｍ为９０ｋｇ，构件

刚度ｋ均为 １０Ｎ／ｍｍ，构件阻尼 ｃ分别取 ０．２，０．４，
０６，０．８和１．０Ｎ·ｓ／ｍｍ，同时也施加０．１～４５０．０Ｈｚ

的宽频段的单位加速度激励，仿真结果见图６。
通过图６可知，当阻尼ｃ分别为０．２，０．４，０．６，０．８

和１．０Ｎ·ｓ／ｍｍ时的共振频域与刚度ｋ分别为５，１０，
１５，２０和２５Ｎ／ｍｍ条件下类似，但不同阻尼条件下共
振频率近似为一个常数。传递率峰值随刚度的增加呈

非线性减小，其他变化与不同刚度条件下的趋势基本

保持一致。对图６传递率峰值点坐标进行提取，如表
２所示。

通过表２可知，加速度共振频率几乎无波动，说明
阻尼基本无影响，而传递率峰值随阻尼的增加而减小

且水平方向的趋势明显大于竖直方向，说明调节阻尼

是增加稳定性的有效措施。
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图６　不同阻尼下系统各轴向振动传递特性
Ｆｉｇｕｒｅ６　Ｖｉｂｒａｔｉｏｎｔｒａｎｓｆｅｒｃｈａｒａｃｔｅｒｉｓｔｉｃｓｏｆｓｙｓｔｅｍａｘｉａｌｄｉｒｅｃｔｉｏｎｕｎｄｅｒｄｉｆｆｅｒｅｎｔｄａｍｐｉｎｇ

表２　多种阻尼下共振频率和传递率峰值
Ｔａｂｌｅ２　Ｒｅｓｏｎａｎｃｅｆｒｅｑｕｅｎｃｙａｎｄｍａｘｉｍｕｍｔｒａｎｓｍｉｓｓｉｏｎｒａｔｅｕｎｄｅｒｄｉｆｆｅｒｅｎｔｄａｍｐｉｎｇ

方向
ｅ／Ｈｚ

０．２Ｎ·ｓ／ｍｍ ０．４Ｎ·ｓ／ｍｍ ０．６Ｎ·ｓ／ｍｍ ０．８Ｎ·ｓ／ｍｍ １．０Ｎ·ｓ／ｍｍ

ｗ／％

０．２Ｎ·ｓ／ｍｍ ０．４Ｎ·ｓ／ｍｍ ０．６Ｎ·ｓ／ｍｍ ０．８Ｎ·ｓ／ｍｍ １．０Ｎ·ｓ／ｍｍ

竖直ｚ ２．４５０ ２．３５５ ２．２０５ ２．１４２ １．９０５　 ３．３２４ １．９１５ １．５２５ １．３５５ １．２０１

水平ｘ ０．３５０ ０．３５０ ０．３５０ ０．３５０ ０．３５０ １５．１１２ １０．０２３ ７．２５６ ５．６５７ ４．６２４

水平ｙ ０．３５０ ０．３５０ ０．３５０ ０．３５０ ０．３５０ １５．１０３ １０．０１９ ７．２５５ ５．６６１ ４．６２４

３．３　负载质量对稳态振动传递特性的影响
当施加条件为构件刚度 ｋ均为１０Ｎ／ｍｍ，构件阻

尼ｃ均为０．６Ｎ·ｓ／ｍｍ，动平台质量ｍ分别为６０，７０，
８０，９０和１００ｋｇ时，依旧施加０．１～４５０．０Ｈｚ的单位
加速度激励，仿真结果见图７。

通过图７可知，系统的共振频域和前面不同刚度、
阻尼条件下的情况基本一致，即竖直方向上集中在１．
０～１０．０Ｈｚ，水平方向上集中在０．１～１．０Ｈｚ。对图７
传递率峰值点坐标进行提取，如见表３所示。

图７　不同质量下系统各轴向振动传递特性
Ｆｉｇｕｒｅ７　Ｖｉｂｒａｔｉｏｎｔｒａｎｓｆｅｒｃｈａｒａｃｔｅｒｉｓｔｉｃｓｏｆｓｙｓｔｅｍａｘｉａｌｄｉｒｅｃｔｉｏｎｕｎｄｅｒｄｉｆｆｅｒｅｎｔｑｕａｌｉｔｙ

表３　多种负载质量下共振频率和传递率峰值
Ｔａｂｌｅ３　Ｒｅｓｏｎａｎｃｅｆｒｅｑｕｅｎｃｙａｎｄｍａｘｉｍｕｍｔｒａｎｓｍｉｓｓｉｏｎｒａｔｅｕｎｄｅｒｄｉｆｆｅｒｅｎｔｑｕａｌｉｔｙ

方向
ｅ／Ｈｚ

６０ｋｇ ７０ｋｇ ８０ｋｇ ９０ｋｇ １００ｋｇ

ｗ／％

６０ｋｇ ７０ｋｇ ８０ｋｇ ９０ｋｇ １００ｋｇ

竖直ｚ ２．５５０ ２．４５０ ２．３５０ ２．２５０ ２．１５０　 １．４００ １．４３５ １．４７８ １．５１４ １．５４３

水平ｘ ０．４４０ ０．４１０ ０．３８０ ０．３５０ ０．３５０ ６．５１８ ６．９２１ ７．２６６ ７．２７０ ７．４６８

水平ｙ ０．４４０ ０．４１０ ０．３８０ ０．３５０ ０．３５０ ６．５１８ ６．９２０ ７．２５８ ７．２６７ ７．４６９
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　　对表３进行分析，动平台不同负载质量对竖直方
向和水平方向的共振频率和传递率峰值影响很小，在

竖直方向上，传递率峰值波动范围在０．２％以内，共振
频率基本保持不变。在水平方向上，传递率峰值波动

在０．８％以内，共振频率波动较小，说明负载质量对系
统稳定振动传递特性影响不大，该三自由度并联机构

座椅可以适用于多种类型乘客。

在当前的研究中，对人体最敏感的振动频域，在竖

直方向上一般为 ４．０～７．０Ｈｚ，水平方向上一般为
０．５～２．５Ｈｚ。由此可知，减振机构在 ｚ轴向上的频域
较为理想的控制范围在２．０～４．０Ｈｚ之间，其中在３
Ｈｚ时最理想［１７］。

综合以上的仿真分析结果，对于人体敏感共振频

域，在设置不同参数刚度、阻尼和负载质量的条件下，

均避开了人体敏感段。虽然在ｘ，ｙ轴向上传递率峰值
较大，但频域大于１．０Ｈｚ时接近０，所以该座椅可以达
到很高的减振标准。

４　结语
本文根据车辆座椅的设计标准，设计了一种三自

由度并联机构车辆座椅。首先利用单开链理论，计算

出减振机构的耦合度为１，可知减振机构中仅存在一
条基本链，接着采用运动输出矩阵，验证了三平移运动

符合座椅在实际中的振动状态，说明该座椅的结构是

合理的，为后面的仿真分析提供了理论支撑。

利用单位力椭球法对减振机构进行了理论分析，

椭圆圆度ｔ主要集中在８．０～１１．０之间，中心区域的
力传递性能较优，随着向外半径的扩大，传递性能有所

减弱，但整体上来说传力性能较优且较稳定。

通过仿真分析结果可知，系统各轴向共振频率避

开了人体敏感频段，普通机械式座椅竖直方向上传递

率峰值一般大于２．５％，该并联机构座椅竖直方向上
的峰值明显小于普通机械式座椅；水平方向上对频率

大于１Ｈｚ的激励衰减性能较好，证明该座椅可达到较
高的减振和舒适性要求。若是进一步进行研究，可在

水平方向上增加有效的机构进而来增加其等效阻尼，

从而实现水平方向上超低频的减振效果。
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