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ОПТИМИЗАЦИЯ ПАРАМЕТРОВ ВИБЮИЗОЛИРУЮЩЕЙ ПОДВЕСКИ 
СИЛОВОЙ УСТАНОВКИ АВТОМОБИЛЯ БОЛЬШОЙ ГРУЗОПОДЪЕМНОСТИ

Снижение уровня вибрации рамы автомобиля и силовой установки (СУ), 
включающей двигатель внутреннего сгорания (ДВС) и трансмиссию, при экс
плуатации автомобиля в немалой степени зависит от параметров упругой под
вески СУ.

По существующей методике расчета упругой подвески СУ [ 1 ] такие кон
структивные параметры, как координаты точек ее закрепления, жесткость и 
углы установки амортизаторов, находят путем сравнения различных конст
руктивных схем подвески до получения необходимого спектра частот собст
венных колебаний СУ. Это затрудняет выбор оптимальных характеристик и 
схемы размещения амортизаторов.

В настоящей работе предлагается другой метод поиска оптимальных пара
метров подвески СУ с учетом ограничений по расположению и жесткости 
амортизаторов.

Критерием оптимизации параметров подвески служит вибрационная мощ
ность Р , излучаемая ДВС в раму автомобиля [ 2]:

сол  ̂  ̂ ^
=  S  2  2

fc = i /=  1 i=CJj ( 1)

где V — эффективная скорость колебаний, измеренная на /-й опоре в частот
ном диап^оне (о^ -  со^; R — активная составляющая полного входного со
противления/-го амортизатора (импеданс) : R  =  n^jCj^jlco. ; Cĵ . , соот
ветственно динамическая жесткость и коэффициент потерь /-го амортизатора 
по к-й составляющей вибрации.

Методика экспериментальной оценки изложена в работе [2] .
Аналитическое выражение, позволяющее определять ожидаемое вибро

излучение в раму автомобиля при проектировании системы амортизации СУ, 
может быть получено из формулы (1).

Силовая установка (рис. 1) закреплена на раме автомобиля с помощью 
четырех амортизаторов таким образом, что центр жесткости системы аморти
зации расположен на одной вертикальной оси с центром инерции СУ. Силовая 
установка совершает при этом двухсвязные колебания вдоль оси X  и вокруг 
оси Y  ; вдоль оси Y  и вокруг оси X  , а также раздельные колебания вдоль и во
круг оси Z . На любой частоте (о. система сил Y моментов у  z  » 
возбуждающих вибрацию СУ, приводится к центру инерции известными мето
дами. При этом эффективные линейные скорости вынужденных колебаний СУ 
вдоль соответствующих осей:

- /у С О * ) Ц .
=
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где , A y  , A ^  — амплитуды вынужденных колебаний СУ; а ,
2̂4 ' 4̂4  ̂ 2̂2 ’ 3̂3 ~  коэффициенты жесткости подвески СУ ( определяются 

по формуле (1) ) ; т — масса силовой установки; ^
инерции СУ.

Для данного случая

моменты

^15 =  -n c^Z -, ^55 +nCxZ^; f l j j  =  ПСх ;

^ 2 4  “  - n C y Z ;  — n c ^ Y ^  - ^ n C yZ ^ ;  ^33
.(3)

где Cĵ  , Cy , — жесткость резинового амортизатора на /-й опоре; Z, У, Z -
координаты точки крепления /-го амортизатора; п — количество опор.

Поворотные скорости при вынужденных колебаниях СУ в точке ее креп
ления к ;-му амортизатору:

M^oj . y / X^+r^

""XY
V ' ? K 6 - W )

15 ~  11 ~  1 ^ /V
^^XZ=^’ l̂̂  =

V2[a':

[ F y  ^24 Х^‘̂ 2 2 - ^ ^ ]  )X ^ ,V

^ / 1 [ а \^ - { а 44-  m u ] ) ]

(4)

где + пСуХ^  .
Активные сопротивления амортизаторов относительно соответствующих

осей:

^ Х  ^ Y  ^ z  » ]

^ X Y  ^'^XY^X^^i ’ ^ X Z  “  '^ хг^ ф і^ і  ̂ ^Y Z~''^Y Z^ifl^ i J
(5)

где жесткость системы амортизации при повороте СУ вокруг со
ответствующих осей.
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Рис. 1. Схема амортизации СУ автомобиля большой грузоподъемности и возмущающих сил 
и моментов:
Ц.и ~  центр инерции СУ; Ц.ж — центр жесткости системы амортизации

Используя уравнения (2) —(5) ,  преобразуем уравнение (1) :

соап
=  2 2  

/=1 /=со YZ^^YZ 
(6)

при низкочастотномЭто уравнение может применяться для расчета 
диапазоне колебаний СУ (до 200 Гц) . При этом СУ рассматривается как твер
дое тело, установленное на абсолютно жесткое основание с помощью произ
вольного числа упругих опор.

Спектра вибрации СУ с дизелем в диапазоне частот до 150 Гц носит дис
кретный характер и имеет три—шесть ярко выраженных частотных составляю
щих [ 3 ]. Поэтому расчет вибро излучения СУ по форглуле (6) следует произво
дить для этих составляющих.

Таким образом, выбор вибрационной мощности в качестве критерия оп
тимизации и решение задачи его минимизации в функции основных парамет
ров подвески определяют их оптимальные значения. В данном случае основ
ными параметрами подвески служат координаты расположения амортизато
ров и их жесткость по трем направлениям — У, Z . Демпфирование в амор
тизаторе принято на данном этапе постоянным. При этом необходимо огра
ничивать диапазон параметров подвески с учетом силового возбуждения дви
гателя и кинематического — со стороны дороги, а также неустановившихся рс‘ 
жимов движения автомобиля.

При выборе ограничений на расположение амортизаторов и их жесткосш 
следует в первую очередь исходить из тех предельных значений частот собст
венных колебаний, которые необходимо получить для данной СУ, т. е. чтоГм і 
эти частоты были по возможности далеки от частот возмущаюощх ж)і 
действий. При этом предельные значения жесткостных параметров і 
вески определяются без учета связностіі колебаний. Нижнее зжпг 
иие диапазона частот собственных колебаний СУ выбирается таким
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при котором исключается возможность резонанса при колебаниях рамы 
во время движения автомобиля. Для СУ автомобилей большой грузоподъем
ности нижнее значение частоты собственных колебаний принято 5 Гц [4] .

Частота собственных вертикальных колебаний СУ не должна совпадать с 
частотой собственных колебаний неподрессоренных масс автомобиля и долж
на составлять не менее 10 Гц [ 4 ] . При выборе нижнего значения диапазона час
тот собственных колебаний СУ вдоль осей X  и Y  необходимо учесть зависи
мость связанных частот колебаний СУ между собой и с другими параметрами 
системы [ 3 ] . Эта зависимость показывает, что частота собственных вертикаль
ных колебаний СУ для рассматриваемой подвески определяет верхнее значе
ние диапазона частот ее собственных колебаний.

Задача оптимизации параметров подвески СУ может быть сформулирова
на следующим образом: требуется найти такое значение х* ^  X  c R ^  , при ко
тором

Д л:*)=  m in /(X ) ,
х * е Х

где X  —допускаемая область вектора параметров X.
Оптимальные параметры математической модели находились с помощью 

адаптивного алгоритма покоординатного спуска. Рекуррентная формула для 
определения на /:-й итерации очередного приближения к экстремуму целевой 
функции f ( X )  [5 ] :

X 'к+1 =  Х'^е. , к = 0 ,1 ,2 ,. . . ,  i = 1 , 2 , . . . , и ,
где е. — единичный орт векторного пространства ,

Отличие данного алгоритма от других алгоритмов покоординатного спус
ка состоит в определении решением задачи однопараметрической оптими
зации :

X*" =  аг§^^тіпДА^ + Хе. ) =  argĵ ^min̂  (X) , 

где g(X) = /(ЛГ* + Х е . ) .
Авторами разработана программа поиска оптимальных параметров под

вески из условия обеспечения необходимого спектра частот собственных ко
лебаний СУ, которая включает подпрограммы оптимизации и расчета частот 
собственных колебаний СУ.

Выходными данными анализа являются: координаты расположения и 
жесткость амортизаторов, частоты собственных колебаний СУ, а также значе
ние вибрационной мощности . Расчет продолжается до тех пор, пока не бу
дут выполнены заданные ограничения. В противном случае возникает необхо
димость изменения их диапазона.

По разработанной программе произведен расчет оптимальных параметров 
подвески СУ с 12-цилиндровым дизелем многоприводного автомобиля боль
шой грузоподъемности. Основными возбудителями вибрации СУ в частотном 
диапазоне до 150 Гц являются: остаточная неуравновешенность вращающихся 
масс дизеля, гармоники опрокидывающего момента, неуравновешенная сила 
инерции шестого порядка и внутренний неуравновешенный момент от боко
вых сил инерции третьего порядка [ 3 ].

В диапазоне частот вращения коленчатого вала дизеля частоты возмущаю-
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Табл. L Параметры подвески СУ автомобиля

Мери’
кН/м кН/м. кН/м

Опоры 1, 2 Опоры 3, 4

X,
мм

у,
мм

Z, X,
мм мм

у,
мм мм

f  . f  ■'min* •'max*
Гц Гц

Р , и *
Вт

Базо- 1950 1950 11140 726 ±265 -2 1 3  -2 9  ±265 -213  4,6 22,5 0,501
вый

Пред- 2470 1080 2760 725 ±265 -2 1 0  -725 ±265 -2 1 0  6^5 10,0 0,334
латае
мый

щих сил первого порядка (от дисбаланса вращающихся масс дизеля) лежат в 
пределах 13,3...26,6 Гц, а от дисбаланса карданных валов, передающих крутя
щий момент от согласующего редуктора к ГМП, — 20,5...41 Гц. В табл. 1 при
ведены оптимальные параметры подвески СУ многоприводного автомобиля 
(см. рис. 1), полученные расчетом, и параметры существующего варианта под
вески [2] .

Использование схемы подвески с оптимальными параметрами дает воз
можность сместить резонанс СУ в зону нерабочих частот вращения двигателя и 
ЛИМ снизить уровень вибрации автомобиля на частотах первого порядка.

Предложенная методика поиска оптимальных параметров подвески поз
воляет сократить трудоемкость расчета, рассмотреть на стадии проектирова
ния несколько вариантов подвески и реализовать наиболее удобную компоно
вочную схему, обеспечивающую получение необходимого спектра собствен
ных частот колебаний СУ.
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УДК 629.113.012.83 С.С.ЖУРАВЛЕВ

МАТЕМАТИЧЕСКАЯ МОДЕЛЬ ЗАВИСИМОЙ ГИДГОПНЕВМАТИЧЕСКОЙ 
ПОДВЕСКИ АВТОМОБИЛЯ

Зависимые гидропневматические подвески находят широкое применение 
II системах подрессоривания современных карьерных автомобилей-самосва- 
лон большой и особо большой грузоподъемности. Практически на всех карьер-
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