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基于整车模型的动力总成悬置系统稳健性优化
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摘 要：针对纯电动汽车动力总成悬置系统（powertrain mounting system， PMS）参数同时具

有不确定性和相关性的复杂情形，基于整车 13 自由度（degree of freedom， DOF）模型开展纯电

动汽车 PMS 稳健性优化设计研究 . 首先，基于蒙特卡洛抽样和相关性变换方法提出一种概率

参数相关情形下 PMS 固有特性响应不确定性和相关性分析的 UTI-蒙特卡洛（UTI-Monte 
Carlo， UMC）法；然后，结合相关性变换方法和任意多项式混沌展开，推导一种高效求解 PMS
响应不确定性和相关性分析的 UTI-任意多项式混沌展开（UTI-arbitrary polynomial chaos      
expansion， UAPCE）法；接着，基于 UAPCE 法和相关系数赋权法，提出一种考虑响应不确定性

和相关性的 PMS稳健性优化设计方法；最后，通过算例验证提出方法的有效性，并对比了基于

传统 6 DOF模型和整车 13 DOF模型的分析和优化结果 . 结果表明，基于整车 13 DOF模型得到

的计算结果能更好地反映整车环境下 PMS的振动特性；以 UMC 方法为参考，UAPCE 法在求解

PMS 固有特性响应的不确定性和相关性方面具有良好的计算精度和效率；提出的优化设计方

法能够合理配置系统参数，提高系统稳健性 .
关键词：电动汽车；动力总成悬置系统；整车 13自由度模型；参数不确定性和相关性；固有

特性；稳健性优化
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             Robust Optimization for Powertrain Mounting System Based on       
Vehicle Model
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Abstract：Aiming to handle the complex situation that the parameters of the powertrain mounting system （PMS） 
of battery electric vehicles are both uncertain and correlated， the robust design optimization of PMS based on the 
vehicle model with 13 degree of freedom （DOF） is investigated. Firstly， based on Monte Carlo sampling and the 
correlation transformation method， the UTI-Monte Carlo （UMC） method for the uncertainty and correlation analysis 
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of PMS inherent characteristic responses was proposed， where the probabilistic parameters were correlated. Then， 
an efficient method named the UTI-arbitrary polynomial chaos expansion （UAPCE） method was derived for the 
uncertainty and correlation analysis of PMS responses by combining the correlation transformation method and 
arbitrary polynomial chaos expansion. Next， based on the UAPCE method and correlation coefficient weighting 
method， a robust design optimization method of PMS was developed by considering the uncertainty and correlation of 
responses. Finally， a numerical example was used to verify the effectiveness of the proposed method. The analysis 
and optimization results based on the PMS model with 6 DOF and those based on the vehicle model with 13 DOF 
were compared. The results show that the calculated results using the vehicle model with 13 DOF can better reflect 
the vibration performance of PMS under the vehicle environment. Using the UMC as a reference method， the UAPCE 
method has good computational accuracy and efficiency in conducting the uncertainty and correlation analysis of 
PMS responses. The proposed robust design optimization method can configure the PMS parameters reasonably and 
improve the robustness of the system.
  Key words：electric vehicles；powertrain mounting system；vehicle model with 13 degrees of freedom；paramet⁃
ric uncertainty and correlation；inherent characteristics；robust optimization

动力总成悬置系统（powertrain mounting system， 
PMS）是影响车辆振动性能的重要系统，具有支承、

限位和隔振等功能［1］. 纯电动汽车和传统燃油汽车

的振动噪声问题存在较大差异 . 一方面，纯电动汽车

动力总成质量小于传统燃油汽车，在相同激励下纯

电动汽车动力总成的振动更加显著［2］. 另一方面，由

于缺少发动机“掩蔽效应”，纯电动汽车出现了新的

噪声振动问题（例如电磁噪声和齿轮啸叫）. 此外，纯

电动汽车参数存在不确定性［3-4］，也会对整车振动性

能造成影响 . 因此，对 PMS 进行不确定性分析和优化

设计，有助于改善纯电动汽车振动性能，对提高纯电

动汽车驾乘舒适性有重要意义 .
近年来，针对 PMS 固有特性开展的不确定性研

究已经很成熟 . 刘春梅等［5］考虑了悬置刚度的制造

误差等不确定因素，提出了一种 PMS 的可靠设计流

程 . 吴杰等［6］将悬置刚度分别处理为均匀分布和正

态分布变量，提出了系统固有特性可靠性优化设计

方法 . 谢展等［7］将悬置刚度处理为区间不确定参数，

将稳健设计与多目标优化相结合，提出了一种 PMS
稳健优化设计方法 .Cai 等［8］和 Lü 等［9］将悬置系统中

具有足够样本信息的参数处理为随机变量，样本数

据有限的参数处理为区间变量，分别提出了复杂情

形下 PMS 固有特性响应的不确定性分析与优化设计

方法 . 吕辉等［10］引入多维平行六面体模型处理 PMS

参数相关性和独立性并存情形，结合蒙特卡洛法和

摄动法提出了一种非概率不确定情形下 PMS 响应的

不确定性分析方法 .
上述研究工作均基于6自由度（degree of freedom， 

DOF）模型进行 PMS 不确定性分析和优化设计 . 基于

传统 6 DOF 模型的 PMS 不确定性分析和优化设计已

经取得较多成果 . 但是，PMS 作为整车不确定环境中

隔离振动的弹性系统，其固有特性响应受到多个系

统部件共同影响 . 传统 6 DOF 模型将 PMS 从整车环

境中分离出来，假设其支承于刚性基础，忽略车身质

量、悬架刚度、轮胎刚度等因素及其不确定性对 PMS
固有特性响应的影响，不能准确地反映动力总成在

整车不确定环境下的振动特性，使得不确定性分析

结果和优化模型缺乏一定真实性 . 此外，目前基于概

率模型处理 PMS 不确定参数相关性时，往往涉及二

维积分或非线性方程组等复杂计算，极大地增加了

分析计算成本 .
本文建立纯电动汽车整车 13 DOF 模型，分别采

用随机模型和相关系数描述系统参数的不确定性和

相关性，在同时考虑 PMS、车身、悬架和车轮等影响

因素的基础上，开展纯电动汽车 PMS 固有特性响应

的稳健性优化设计研究，以期为纯电动汽车 PMS 优

化设计提供理论基础和参考 .
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1   整车模型参数的不确定性和相关性

1.1   整车模型

对纯电动汽车 PMS 固有特性进行分析时，将车

身、电驱动总成以及非簧载质量视为刚体，悬置简化

为具有三向刚度的弹性元件，悬架和车轮简化为仅

具 有 竖 直 方 向 刚 度 的 弹 簧［11］. 建 立 整 车 坐 标 系      
Go-XoYoZo，并分别于各自质心位置建立电驱动总成

坐标系Gpo-XpoYpoZpo、车身坐标系Gbo-XboYboZbo、非簧载

质量坐标系Gui-XuiYuiZui（i=1，2，3）. 其中，Xo轴、Xpo轴、

Xbo轴和Xui轴方向与汽车前进方向相反；Zo轴、Zpo轴、

Zbo轴和Zui轴方向垂直指向上方；Yo轴、Ypo轴、Ybo轴和

Yui轴方向根据右手定则确定 . 某纯电动汽车整车

13DOF 动力学模型如图 1 所示 . 模型 13 个自由度分

别为 PMS 6 个方向自由度、车身 3 个方向自由度（侧

倾、俯仰和竖直方向）和 4 个非簧载质量竖直方向自

由度 .

由 运 动 学 方 程 可 得 整 车 自 由 振 动 的 特 征 方

程为：

(M-1K - ω2
i I )ϕ  i = 0 （1）

式中：M为系统质量矩阵；K为系统刚度矩阵；ωi 为

第 i阶固有频率对应的圆频率；ϕ  i 为第 i阶振型；I为

单位矩阵 .
第 i阶固有频率为：

fi = ωi /2π （2）
当系统以第 i阶固有频率振动时，第 k个广义坐

标上的振动能量为：

Ek，i =
ϕk，i∑

j = 1

13 ( )Mk，jϕj，i

ϕT
i
Mϕ  i

（3）

式中：ϕk，i为ϕ  i的第 k个分量；Mk，j为M的第 k行第 j列

元素 . 第 i阶模态对应的解耦率di定义为：

di = max
k = 1，2，⋯，13 Ek，i （4）

1.2   参数不确定性和相关性

采用随机向量 x = [ x1，x2，⋯，xn ]
T
描述系统 n个

不确定参数，变量 xα 的均值和标准差分别记为 exα 和

σxα，xα 和 xβ 之间的相关系数记为 ρxα，xβ，则向量 x的协

方差矩阵可以表示为：

Cx =
é

ë

ê

ê

ê

ê
êêê
ê

ê

ê
ù

û

ú

ú

ú

ú
úúú
ú

ú

ú
σx1σx1 ρx1，x1 σx1σx2 ρx1，x2 ⋯ σx1σxn ρx1，xn

σx2σx1 ρx2，x1 σx2σx2 ρx2，x2 ⋯ σx2σxn ρx2，xn

⋮ ⋮ ⋮
σxnσx1 ρxn，x1 σxnσx2 ρxn，x2 ⋯ σxnσxn ρxn，xn

（5）
UTI 变换方法［12］可根据不确定参数的均值向量

和协方差矩阵实现相关性变量向独立变量转换，且

不涉及二维积分或非线性方程组等复杂计算 . 基于

UTI 变换，将相关随机向量 x向独立向量转换的具体

步骤如下：

设 u = [u1，u2，⋯，un ]
T

和 x͂ = [ x͂1，x͂2，⋯，x͂n ]
T

分

别为独立的标准正态随机向量和具有相关性的正态

随机向量，ui和 x͂ i之间的关系可表示为：

x͂ i = F -1
xi (Φ (ui ) ) （6）

式中：Φ ( )为标准正态分布函数；F -1
xi ( )为 xi累计分

布函数的逆函数 .
相关随机向量 x可以表示为：

x = ex + x͂ Cx （7）
式中：ex = [ ex1，ex2，⋯，exn ]

T
为随机向量 x的均值向量；

Cx 为协方差矩阵的矩阵平方根 .

2   响应不确定性和相关性分析

2.1   UMC法

基于蒙特卡洛抽样和 UTI 变换提出一种求解概

率参数相关情形下 PMS 固有特性响应不确定性和相

关性分析的 UTI-蒙特卡洛（UTI-Monte Carlo， UMC）

法，其主要步骤为：

1）根据 n维随机向量 x的标准差以及变量之间

的相关系数建立协方差矩阵 .
2）根据协方差矩阵计算矩阵平方根 Cx .

图1   纯电动汽车整车13DOF动力学模型

Fig.1   Battery electric vehicle dynamic model with 13DOF
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3）根据标准正态分布概率密度函数进行抽样，

得到一n × m维独立样本矩阵u = [u1，u2，⋯，un ]
T.

4）根据式（6）和式（7）进行相关性变换，将独立

样本矩阵u转化为相关样本矩阵 x = [ x1，x2，⋯，xn ]
T.

5）将[ x1，i，x2，i，⋯，xn，i ]
T
代入 PMS 的 13 自由度模

型，计算第 i组样本对应的系统固有特性 .
6）重复步骤 5）m次，计算m组响应的均值、标准

差以及响应之间的相关系数 .
上述方法可以作为参考方法，用于验证其他

PMS 响应不确定性和相关性分析方法的有效性 .
2.2   UAPCE法

UMC 法计算效率往往较低，因此进一步提出一

种高效求解 PMS 响应不确定性和相关性的 UTI-任

意 多 项 式 混 沌 展 开（UTI-arbitrary polynomial chaos 
expansion， UAPCE）法 .

以 Y (x ) 表示 PMS 固有特性响应函数，基于任意

多项式混沌展开，Y (x ) 可表示为［13］：

Y (x ) = ∑
i = 0

∞
ciϕi( )x = ∑

i = 0

∞
ciφi( )u （8）

式中：ci为多项式基的展开系数；φi(u)为向量u的第 i

阶多项式基 .
系统响应可以通过任意多项式混沌（arbitrary  

polynomial chaos，APC）展开表示为：

Y (x ) ≈ ∑
i1 = 0

s1 ...∑
in = 0

sn

ci1，⋯，in φi1，⋯，in (u ) （9）
式中：sα(α = 0，1，⋯，n) 是变量 uα 的展开阶数；n为

不确定参数个数 ；ci1，⋯，in 为多项式基的展开系数 ；

φi1，⋯，in (u ) 为向量 u的多项式基，其可表示为多项式

基的乘积 .
φi1，...，in (u ) = ∏

j = 1

n

φi (uj ) （10）
uα的任意多项式基φi (uα )满足以下递推关系：

biφi (uα ) = (uα - ai )φi - 1 (uα ) + bi - 1φi - 2 (uα )（11）
式 中 ：ai 和 bi 为 待 求 未 知 系 数 ，且 φ-1 (uα ) = 0，

φ0 (uα ) = 1.
变量uα的第 i阶统计矩计算如下：

μixα = ∫
Ω
uiαw (uα )duα （12）

式中：w (uα )为变量uα的概率密度函数 .
将uα的统计矩表示成如下 Hankel 矩阵形式 .

Hα =
é

ë

ê

ê

ê

ê
êêê

ê

ê

ê ù

û

ú

ú

ú

ú
úúú

ú

ú

ú
μ0
xα   μ1

xα  ⋯   μsαxα
μ1
xα   μ2

xα  ⋯   μsα + 1
xα

⋮    ⋮        ⋮
μsαxα   μsα + 1

xα   ⋯   μ2sα
xα

（13）

对矩阵Hα 进行 Cholesky 分解，即Hα = RT
αRα，根

据Rα可确定未知系数 . 然后，对 Jacobi 矩阵 Jα进行特

征值分解，可获得 uα 对应的高斯积分节点向量 ûα =
[ ûα，1，ûα，2，⋯，ûα，qα ]

T
和 高 斯 积 分 权 值 向 量 ŵα =

[ ŵα，1，ŵα，2，⋯，ŵα，qα ]
T
，其 中 qα 为 uα 的 高 斯 积 分 点

数目 .

Jα =

é

ë

ê

ê

ê

ê

ê

ê

ê

ê
êê
ê

ê

ê

ê

ê

ê
ù

û

ú

ú

ú

ú

ú

ú

ú

ú
úú
ú

ú

ú

ú

ú

ú
a0 b1

b1 a1 ⋱
⋱ ⋱

asα - 1 bsα

bsα asα

（14）

将 uα 对应的高斯积分节点向量 ûα 代入式（6）和

式（7）进行相关性变换，可得相关随机变量 xα对应的

高斯积分节点向量 x̂α = [ x̂α，1，x̂α，2，⋯，x̂α，qα ]
T.

得到所有变量的高斯积分点向量和高斯积分权

值向量后，可将多项式基的展开系数表示为：

ci1，⋯，in = ∑
j1 = 0

q1 ...∑
jn = 0

qn

Y ( )x̂1，j1，⋯，x̂n，jn ×
φi( )û1，j1，⋯，ûn，jn ŵ1，j1 × ⋯ × ŵn，jn

（15）

基于多项式基的性质，可获得 Y (x ) 的均值和标

准差分别为：

eY = c0，⋯，0

σY = ∑
i1 = 0

s1 ...∑
in = 0

sn ( )cki1，⋯，in

2 - ( )ck0，⋯，0
2 （16）

任意两个响应Yα和Yβ之间的相关系数为：

ρYα，Yβ = 1
Q - 1 ∑

i = 1

Q ( )Yα，i - eYα
σYα ( Yβ，i - eYβ

σYβ ) （17）

式中：Q = ∏
i = 1

n

qi是高斯积分节点处的响应个数 .
UAPCE 法分析流程如图 2 所示 .

3   PMS稳健性优化

3.1   优化子目标权重

PMS 是多输出响应系统，其优化设计属于多目
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标优化问题 . 在传统的 PMS 多目标优化中，各优化子

目标的权重仅由主观意识决定，缺乏客观准则 . 本文

基于响应相关性分析结果，采用相关系数赋权法［14］

确定各子目标的客观权重 . 响应 Yα与其他响应相关

程度的均值为：

δα = ∑
i = 1，i ≠ α

N

|| ρYα，Yi /N - 1 （18）
式中：N为响应总个数 .

响应之间的相关性越大，则在权重体系中所占

比重越小，可认为权重 δ̄α与相关性有如下关系：

δ̄α = 1/δα （19）
进行归一化处理，得到响应Yα的客观权重 vα为：

vα = δ̄α ∕ ∑
i = 1

N

δ̄i （20）
3.2   稳健性优化

对于横置电驱总成，电机沿绕电机轴中心线的

旋转（Pitch）方向输出扭矩，而电机转子的动不平衡

主要集中在 X和竖直（Bounce）方向 . 因此，X方向、

Bounce 方 向 和 Pitch 方 向 为 当 前 研 究 主 要 关 注 方

向［15］，本文优化重点关注这 3 个方向的解耦率响应 . 
在稳健性设计中，不仅要优化响应均值，还要最小化

响应标准差 . 结合 6 Sigma 准则和固有特性设计要

求，PMS 的稳健性优化模型为：

max  vX( )edX - 6σdX + vB( )edB - 6σdB +
        vP( )edP - 6σdP

s.t.
ì

í

î

ï
ïï
ï
ï
ï

ï
ïï
ï
ï
ï

efX - 6σfX ≥ fX，min， efX + 6σfX ≤ fX，max
efB - 6σfB ≥ fB，min， efB + 6σfB ≤ fB，max
efP - 6σfP ≥ fP，min， efP + 6σfP ≤ fP，max
tL ≤ t ≤ tU

（21）

式中： edX、edB、edP、efX、efB 和 efP 分别为X方向解耦率 dX、

Bounce 方向解耦率 dB、Pitch 方向解耦率 dP、X方向固

有频率 fX、Bounce 方向固有频率 fB和 Pitch 方向固有

频率 fP 的均值；σdX、σdB、σdP、σfX、σfB 和 σfP 分别为 dX、

dB、dP、fX、fB和 fP的标准差；fX，min 和 fX，max 分别为 fX的最

小和最大设计值；fB，min 和 fB，max 分别为 fB的最小和最大

设计值；fP，min 和 fP，max 分别为 fP的最小和最大设计值；

t = [ t1，t2，…，tn ]
T
为优化变量的名义值向量；tj为第 j

个优化变量的名义值；tU 和 tL 分别为 t取值的上下边

界向量 .

4   应用算例

4.1   研究模型

以某纯电动汽车三点悬置系统为例，电驱动总成

质量为 74.29 kg，车身质量为 906.256 kg，前后悬架非

簧载质量分别为 62 kg 和 60 kg. 表 1 为电驱动总成和

车身的转动惯量和惯性积 . 表 2 和表 3 分别为电驱动

总成悬置和悬架安装位置 . 表 4 为悬置三向静刚度

和动刚度值 . 前后悬架弹簧刚度分别为 25.5 N/mm 和

27.4 N/mm，车轮垂向刚度为 189.7 N/mm.
4.2   PMS不确定性分析

为探究悬置刚度参数对 PMS 固有特性响应的影

响，将悬置刚度参数处理为服从正态分布的概率变

量，均值为表 4 中的动刚度值，标准差取均值的 6%. 
表 5 给出了同一悬置刚度参数之间的相关系数，不

同悬置之间的刚度参数相互独立 .

图2   UAPCE法分析流程

Fig.2   The analysis flow of UAPCE method
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工 程 中 常 关 注 系 统 响 应 的 取 值 边 界 . 根 据           
6 Sigma 准 则 ，响 应 的 边 界 区 间 可 以 表 示 为 [ eYi -
6σYi，eYi + 6σYi ]，响应的边界区间越小，表明系统稳健

性越好 . 在本文方法中，忽略车身、非簧载质量、悬架

以及车轮刚度时，整车 13 DOF 模型可简化为传统     
6 DOF 模型 . 表 6 和表 7 分别给出了 6 DOF 模型下

UMC 法和 UAPCE 法计算得到的 PMS 固有特性响应

边界 . 表 8 和表 9 分别给出了 13 DOF 模型下 UMC 法

和 UAPCE 法计算得到的 PMS 固有特性响应边界 .

由表 6 和表 7 可知，以 UMC 法作为参考，在基于

6 DOF 模型计算固有特性响应边界时，UAPCE 法的最

大相对误差为 0.66%. 在同一台计算机上，UMC 法基

于 6 DOF 模型求解 PMS 固有特性响应用时 114.34 s，

需要调用系统响应方程 106 次；而 UAPCE 法求解仅

用时 0.67 s，需要调用系统响应方程 29次（即 512 次）. 
与 UMC 法相比，UAPCE 法可减少系统响应方程调用

次数约 99.95% 比例，减少计算时间 113.67 s，降低了

99.42% 计算耗时 .

表1   电驱动总成和车身的转动惯量和惯性积

Tab.1   Moment of inertia and inertia product of electric
drive assembly and body of powertrain

部件

电驱动总成

车身

转动惯量/（kg·m2）
IXX

1.58
265.53

IYY
1.17

932.27

IZZ
1.88

987.83

惯性积/（kg·m2）
IXY

0.15
1.95

IYZ
0.06
7.05

IZX
-0.23
-3.16

注：IXX为绕X轴转动惯量；IYY为绕 Y轴转动惯量；IZZ为绕Z轴转

动惯量；IXY为X轴和Y轴惯性积；IYZ为Y轴和Z轴惯性积；IZX为Z轴和

X轴惯性积 .
表2   悬置安装位置

Tab.2   The location of mounts

部件

电驱动总成质心位置

悬置 1
悬置 2
悬置 3

全局坐标系的坐标值

XO方向/mm
-187.330
-497.330

17.670
-167.330

YO方向/mm
66.270

-85.730
-13.730
271.270

ZO方向/mm
628.240
466.240
570.240
458.240

表3   悬架安装位置

Tab.3   The location of suspensions

部件

车身质心位置

左前悬架

右前悬架

左后悬架

右后悬架

全局坐标系的坐标值

XO方向/mm
1 107.213

34.558
21.317

2 315.737
2 354.615

YO方向/mm
-2.629
529.510

-576.440
520.995

-520.796

ZO方向/mm
369.708
563.043
396.500
295.550
87.157

表4   悬置刚度

Tab.4   The stiffness for each mount

悬置

悬置 1
悬置 2
悬置 3

静刚度/（N·mm-1）
u方向

60
45
70

v方向

160
100
110

w方向

190
200
155

动刚度/（N·mm-1）
u方向

72
54
84

v方向

192
120
132

w方向

228
240
186

表5   刚度参数的相关系数

Tab.5   The correlation coefficients of stiffness parameters

悬置

悬置 1
悬置 2
悬置 3

u和 v方向刚度

相关系数 ρkukv
0.54
0.42
0.48

u和w方向刚度

相关系数 ρkukw
0.49
0.44
0.55

v和w方向刚度

相关系数 ρkvkw
0.42
0.40
0.31

表6   6 DOF模型下UMC法计算结果

Tab.6   The results calculated by UMC based on
6 DOF model

响应

fX/Hz
fB/Hz
fP/Hz
dX/%
dB/%
dP/%

均值

7.76
14.55
28.85
88.19
83.53
85.18

标准差

0.12
0.26
0.61
2.67
6.61
2.97

边界

［7.02， 8.49］
［13.02， 16.08］
［25.20， 32.51］

［72.16， 100.00］
［43.90， 100.00］
［67.38， 100.00］

表7   6 DOF模型下UAPCE法计算结果

Tab.7   The results calculated by UAPCE based on
6 DOF model

响应

fX/Hz
fB/Hz
fP/Hz
dX/%
dB/%
dP/%

均值

7.76
14.55
28.85
88.19
83.53
85.18

标准差

0.12
0.26
0.61
2.67
6.61
2.97

边界

［7.03， 8.49］
［13.03， 16.08］
［25.19， 32.51］

［72.16， 100.00］
［43.61， 100.00］
［67.51， 100.00］

表8   13 DOF模型下UMC法计算结果

Tab.8   The results calculated by UMC based on
13 DOF model

响应

fX/Hz
fB/Hz
fP/Hz
dX/%
dB/%
dP/%

均值

7.79
16.67
28.92
89.15
53.40
84.62

标准差

0.12
0.38
0.62
2.25
6.19
2.91

边界

［7.05， 8.52］
［14.39， 18.95］
［25.19， 32.65］

［75.66， 100.00］
［16.24， 90.57］

［67.17， 100.00］
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由表 8 和表 9 可知，在基于 13 DOF 模型计算固

有特性响应边界时，UAPCE 法的最大相对误差为

0.83%. 这表明在参数含相关性的不确定情形下，

UAPCE 法能很好地预测系统响应边界 . 在同一台计

算机上，UMC 法基于 13 DOF 模型求解 PMS 固有特性

响应用时 277.56 s，需要调用系统响应方程 106次；而

UAPCE 法求解仅用时 0.78 s，需要调用系统响应方

程 29 次，这表明 UAPCE 法可以极大地降低系统响应

方程的调用次数，节约计算时间 . 此外，UAPCE 法基

于 13 DOF 模型进行 PMS 固有特性响应计算时，最大

相对误差和计算耗时较 6 DOF 模型增加，但仍然具

有较高计算精度和效率 .
基于 6 DOF 模型和基于 13 DOF 模型计算得到

的 fX、fP和 dP的响应边界非常接近，基于 13 DOF 模型

计算得到的 fB响应边界比基于 6 DOF 模型计算得到

的响应边界整体升高 . 基于 13 DOF 模型计算得到的

dX响应下边界比基于 6 DOF 模型计算得到的 dX响应

下边界更高，dB响应边界则整体降低 . 这主要是由于

悬置系统 Bounce 方向和车身存在一定的能量耦合 . 
当悬置系统在 Bounce 方向振动时，会有部分振动能

量分布于车身的自由度方向上，从而导致悬置系统

Bounce 方向解耦水平下降 . 总体而言，Bounce 方向

固有特性受整车参数的影响较大，13 DOF 分析模型

得到的悬置系统固有特性更符合整车环境下的振动

情况 .
4.3   PMS相关性分析

进一步探究不确定参数的相关性对 PMS 响应相

关性的影响 . 分析过程中令同一悬置三向刚度之间

的相关系数分别为 0、0.1、0.2、0.3、0.4、0.5、0.6、0.7、

0.8、0.9、0.999 9. 图 3 给出了不同情况下，UAPCE 法

和 UMC 法基于 6 DOF 模型和 13 DOF 模型计算 dX、dB
和dP之间的相关系数结果 .

由图 3 可以看出，UAPCE 法求得各响应之间的

相关系数曲线与 UMC 法求得的参考曲线具有很好

的一致性 . 这表明在计算响应相关性时，UAPCE 法

具有较高的计算精度，可以很好地预测系统响应之

间的相关性 .
基于 6 DOF 模型进行分析时，X和 Bounce 方向

（a）dX和dB之间的相关系数

（b）dX和dP之间的相关系数

（c）dB和dP之间的相关系数

图3   PMS响应之间的相关系数

Fig.3   Correlation coefficients between PMS responses

表9   13 DOF模型下UAPCE法计算结果

Tab.9   The results calculated by UAPCE based on
13 DOF model

响应

fX/Hz
fB/Hz
fP/Hz
dX/%
dB/%
dP/%

均值

7.79
16.67
28.92
89.16
53.40
84.63

标准差

0.12
0.38
0.62
2.20
6.22
2.89

边界

［7.05， 8.52］
［14.38， 18.95］
［25.19， 32.65］

［75.97， 100.00］
［16.10， 90.69］

［67.27， 100.00］
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解耦率之间的相关系数 ρdXdB、X和 Pitch 方向解耦率之

间的相关系数 ρdXdP、Bounce 和 Pitch 方向解耦率之间

的相关系数 ρdBdP 随输入参数相关性的增加而增加 . 
基于 13 DOF 模型进行分析时，ρdXdB 和 ρdBdP 随输入参

数相关性的增加而降低，ρdXdP 随输入参数相关性的增

加而增加 . 分析表明，基于 6 DOF 模型得到的 ρdXdP 与

13 DOF 模型的计算结果具有相近的数值和一致的

变化趋势 . 基于 6 DOF 模型得到的 ρdXdB 和 ρdBdP 则与

13 DOF 模型的计算结果有不一致的数值和变化趋

势 . 这说明，基于 6 DOF 模型不能很好地开展整车环

境下 PMS 响应的相关性分析，其分析结果可能存在

较大误差 .
此外，不同响应之间的相关性受输入参数相关

性的影响有较大差异，在工程实际中可结合具体设

计需求对悬置刚度参数相关性进行配置和控制 . 例
如，若要降低 dB与 dP之间的相关性，需要尽可能地提

高刚度参数之间的相关系数；若想要降低 dX与 dP之

间的相关性，则需尽可能地降低刚度参数之间的相

关性 . 橡胶悬置刚度参数的相关性通常与悬置的结

构形状和材料属性有关 .
4.4   PMS稳健性优化

取表 4 中悬置刚度的均值作为优化变量的初始

名义值，标准差取均值的 6%，优化取值范围为初始

名义值的 0.5~2.5 倍 . X方向、Bounce 方向和 Pitch 方

向的权重根据式（18）~式（20）计算得到 . 基于 6 DOF
模型计算得到的X方向、Bounce 方向和 Pitch 方向的

权重分别为 0.50、0.26 和 0.24. fX，min 和 fX，max 分别设定

为 7 Hz 和 12 Hz，fB，min 和 fB，max 分 别 设 定 为 13 Hz 和      
23 Hz，fP，min 和 fP，max 分别设定为 24 Hz 和 36 Hz. 基于 
6 DOF 模型建立 PMS 稳健性优化模型，优化结果如 
图 4 所示 .

由图 4 可知，优化后的固有频率响应边界没有

明显变化，解耦率响应边界显著缩窄 . 其中，优化后

dX、dB和 dP均值分别由 88.19%、83.53% 和 85.18% 提

高至 98.27%、99.17% 和 98.52%。通过计算可知 dX、

dB和 dP标准差分别由 2.67、6.61 和 2.97 降低至 0.21、

0.54 和 0.24. 在同样的不确定性和相关性情形下，解

耦率均值相比优化前有较大提高，标准差明显降低，

这说明系统参数不确定性对解耦率的影响显著降

低 . 将基于 6 DOF 模型的优化结果代入 13 DOF 模

型，得到的计算结果如表 10 所示 .

由 表 10 可 知 ，dX、dB 和 dP 均 值 分 别 由 98.27%、

99.17% 和 98.52% 降低至 90.27%、80.66% 和 98.40%，

标准差分别由 0.21、0.54 和 0.24 增加至 11.71、1.02 和

0.32. 这说明基于 6 DOF 模型的优化结果，在 13 DOF
模型中稳健性大幅下降，其中 dX和 dB的稳健性下降

最多 . 这说明基于 6 DOF 模型，无法保证整车环境下

优化结果性能的稳健性 .
基于 13 DOF 模型计算得到的X方向、Bounce 方

向和 Pitch 方向的权重分别为 0.34、0.32 和 0.34. 根据

上述分析，可基于 13 DOF 模型建立 PMS 稳健性优化

模型，优化结果如图 5 所示 .
由图 5 可知，优化后的固有频率响应边界没有

明显变化，解耦率响应边界显著缩窄 . 其中，优化后

dX、dB和 dP均值分别由 89.15%、53.40% 和 84.62% 提

高 至 95.40%、81.66% 和 96.33%，标 准 差 分 别 由

图4   6 DOF模型下优化前后的响应边界

Fig.4   The response boundaries before and after optimization 
based on 6 DOF model

表10   13 DOF模型下优化后的固有特性

Tab.10   The inherent characteristics after optimization 
based on 13 DOF model

响应

fX/Hz
fB/Hz
fP/Hz
dX/%
dB/%
dP/%

均值

9.26
19.72
30.73
90.27
80.66
98.40

标准差

0.16
0.34
0.60

11.71
1.02
0.32

边界

［8.28， 10.23］
［17.66， 21.77］
［27.13， 34.32］

［20.02， 100.00］
［74.54， 86.78］

［96.47， 100.00］
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2.25、6.19 和 2.91 降低至 0.84、0.18 和 0.69. 在同样的

不确定性和相关性情形下，解耦率均值相比优化前

有较大提高，标准差明显降低，这说明系统参数不

确定性对解耦率的影响显著降低 . 将基于 13 DOF
模型的优化结果代入 6 DOF 模型，得到的计算结果

如表 11 所示 .

由 表 11 可 知 ，dX、dB 和 dP 均 值 分 别 由 95.40%、

81.66% 和 96.33% 提高至 95.80%、99.72% 和 96.38%，

标准差分别由 0.84、0.18 和 0.69 变化至 0.95、0.24 和

0.66. 这表明基于 13 DOF 模型的优化结果，在 6 DOF
模型中稳健性无明显变化 . 因此，相较于 6 DOF 模

型，基于 13 DOF 模型得到的优化结果有更好的稳

健性 .

5   结 论

1）以 UMC 法为参考，UAPCE 法计算纯电动汽车

PMS 响应均值、标准差、边界范围以及相关性时具有

较高的计算精度和计算效率 .

2）在不确定性分析方面，基于 13 DOF 模型计算

得到的 Bounce 方向响应边界更合理 . 对于其他方

向，基于两种模型均能求得较合理的响应边界 .
3）在相关性分析方面，基于 6 DOF 模型不能很

好地开展整车环境下 PMS 响应的相关性分析，其分

析结果可能存在较大误差 .
4）在稳健性优化方面，基于 13 DOF 模型得到的

优化结果可以保证整车环境下优化结果性能的稳健

性，比基于 6 DOF 模型得到的优化结果具有更好的

稳健性 .
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