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摘要 

由於國內大客車底盤結構大多自國外進口，然後自

行打造車體，整車設計資料闕如，往往在組裝完成後產

生嚴重的振動噪音問題，卻無法經由完整的偵測與分析

來解決。本研究即針對成運汽車製造公司生產之客運車

型為BX 212之底盤結構進行詳細的振動分析與實驗。

分析方法採用電腦輔助工程設計與分析(CAD/CAE)技

術來建立底盤結構，包括：大樑結構、橫隔板結構、橫

樑結構以及補強結構等，然後以有限元素分析軟體

ANSYS進行振動分析。實驗模態分析是採用衝擊鎚來

激振底盤大樑結構，以加速度規量取結構的動態響應，

然後以頻譜分析儀進行分析，擷取底盤結構的自然頻率

與模態振型。將有限元素分析與實驗模態分析結果進行

驗證比對，得到足以代表實際結構之等效分析模型，以

應用於後續在整車的振動分析上。 

關鍵詞：大客車底盤結構、電腦輔助工程設計與分析、

有限元素分析、實驗模態分析 

 

1.前言 
根據交通部公路局的統計，國內大約有9000輛遊覽

車和4000輛國道客運，但八成以上的底盤皆由國外進

口，因此對於底盤結構的設計與振動分析並無相關資料

可參考。目前國內大客車製造廠常因客戶的要求進而修

改車體結構，往往在組裝完成後產生嚴重的振動噪音問

題。結構搭接組合後，結構的剛性與重量就已經決定該

結構的自然頻率與模態振型，不僅影響乘坐的舒適性，

亦會造成結構疲勞與耐久的問題。產生的振動以及可能

伴隨的噪音，可以透過電腦輔助工程設計與分析

(CAD/CAE)的方法進行了解，然而分析模型是否能夠

代表實際結構，可以採用模態實驗來進行比對驗證。 

胡等人[1]在大客車車體結構的剛性分析中，顯示

在各種路面行駛的負載條件下，底盤所吸收的應變能是

最高的，也就說明底盤結構設計的重要性。胡等人[2] 

進ㄧ步在大客車的焊接研究中指出：車體結構的自然頻

率與模態振型，並不受焊道比的影響。因此本研究在建

立有限元素模型時並未考慮結構之間的焊接。 

陳等人[3]的研究中針對小客車結構進行模態分

析，量測規劃點為 100 個點、300 個自由度，並採兩點

激振的方式量測車身結構模態振型，分別量測前端角落

大樑上下方向與對角線處大樑水平方向。由於空車殼並

無懸吊系統支撐，故建議以自由懸吊方式支撐，而量測

點的規劃以結構交接點為主，盡量在主結構位置，以避

免局部結構太弱造成不易激振而干擾到結果，最後也說

明單點激振模態測試亦可獲得相同結果。 

王等人[4-5]的研究中偵測大客車BX 212的車身、

地板、座位與引擎支架上的振動，發現引擎高轉速所引

發之激振，實為車內的振動與噪音之主要來源。然而在

振動的分析上說明大客車在行駛路面時易於激發低頻

率的振動，尤其是在座位上的振動在低頻率區有顯著的

提高，並在多次的道路行駛測試中指出，大客車在定速

行駛時最易受到路面激振的影響。因此若要對振動之舒

適度做進一步探討，應該著重於1-80 Hz 之低頻振動。 

車輛結構的共振問題直接影響乘坐的舒適性，因此

一般車體結構的設計通常會盡量使結構的共振頻率遠

離可能的振動源頻率，除了引擎之外，置於車頂鈑的空

調系統也為激振源之ㄧ，也容易引起車體局部結構的共

振。以轎車結構之設計為例，整車結構第一個共振頻率

希望控制在高於 35 Hz 以上[6]。Wang 等人[7-9]在車輛

行駛品質之比較與模型驗證上，亦有深入的研究。 
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本研究之目的在透過電腦輔助工程設計分析技術

建立大客車底盤結構之電腦分析模型，並以實驗模態分

析驗證比對分析模型之合理性正確性。 

 

2.研究方法  
2.1.1 建立電腦輔助設計(CAD)模型 

本研究採用電腦輔助設計軟體（UniGraphics, UG）

來建立大客車底盤結構模型，如圖 1 所示。本模型尺

寸：高 1.005m、寬為 2.338m、長 11.763m。座標系統

訂定 x 軸由車頭往車尾方向，y 軸則是往左側方向，z

軸則是往車頂的方向。底盤結構的總重量是由荷重元

(Load Cell)量測每一個組件重量後再加總得到的，總重

約為 1755 kg。 

 

        

中華民國振動與噪音工程學會 
Chinese Society of Sound and Vibration 

圖 1、大客車底盤結構之 CAD 模型 

 

2.1.2 建立焊接結構之電腦工程分析(CAE)模型 
本研究有限元素分析軟體ANSYS來建立大客車底

盤結構，用四格點線性殼元素 (Shell63)來進行模擬，

並以共用格點來連接不同鋼骨結構之間的元素，依序建

立底盤大樑結構、橫隔板結構、橫樑結構以及補強鈑結

構，如圖 2 所示。結構焊接部份以共點方式連接殼元素

[2]，該模型總共使用了 22364 個元素以及 18942 個格

點。以自由邊界之條件下進行振動分析，獲得分析的模

態參數。 

 

圖 2、大客車底盤結構之 CAE 模型 

 
2.1.3 結構材料參數 

底盤結構材料則是採用SS41P、SAPH45 材質製成

之各種斷面鋼管與鋼鈑。材料的機械性質如表 1 所列，

其中底盤結構材料採JIS G3113、G3101 規格所提供的

車輛結構用鋼資料 [9]。鋼材密度皆以 7.85×103 kg/m3輸

入分析。 
表 1、材料機械性質 

機械性質

材料 
彈性模數

(GPa) 
降伏強度 

(MPa) 
抗拉強度

(MPa) 
浦松

氏比

SS41P 200 > 245 400~500 0.3 

SAPH45 200 > 295 > 440 0.3 

 
2.2 實驗模態分析 

xy 

z 

一般在進行模態測試之前，可先以有限元素分析的

前10~20個自然頻率作為現場實驗時的參考。從有限元

素分析的結果顯示，大客車底盤模態振型大多為 z 方

向的彎曲振型以及扭轉振型，y方向的彎曲振型比較

少，原因是底盤結構在 y 方向的彎曲剛性較 z 方向的

高。因此在量測點的分佈上，將 x-y 平面設為主要測

試面；並以4倍原則做為依據，預期擷取前20個模態進

行分析，故在 x 軸向取24點，y 軸向取8點。基本上佈

點的位置以樑的接點為主，總點數為166點。另外，x-z

平面測試面的實驗僅在測試面上取一個平面作為基準

面進行佈點，故在 x 軸向取24點，z 軸向取2點，總點

數為 40 點。 

本實驗用兩台天車分別掛上尼龍吊帶將底盤結構

懸吊起來模擬自由邊界，如圖3、4所示。採傳統實驗模
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態分析方法，以衝擊鎚為驅動器，加速度規為感測器量

取結構的動態響應，透過兩台4頻道的頻譜分析儀

(SigLab)串接(如圖5)，以固定敲擊點(如圖6)並同時移動

7顆單軸向加速度規的方式進行實驗，敲擊點為底盤大

樑第3點，並敲擊3次取平均，以提高實驗的品質；因此

敲擊一次可獲得7筆資料，因此 x-y 測試面的模態分析

總共獲得24組資料、166個頻率響應函數，x-z 測試面

的模態分析總共獲得6組資料、40個頻率響應函數。本

研究所採用的衝擊鎚型號為KISTLER-9728A20000，單

軸向加速度規型號為WR-786LBV(如圖7、圖8)。將所

獲得之頻率響應函數藉由曲線嵌合軟體擷取出結構之

模態參數，包括：自然頻率、模態振型、阻尼比，再與

有限元素分析所得之模態參數進行驗證比對。 
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圖3、模擬自由邊界之實際照片(XY測試面) 

 

 

圖 4、模擬自由邊界之實際照片(XZ 測試面) 

      

圖5、頻譜分析儀(SigLab)串接 

 

圖6、現場實驗情形 

 
圗7、KISTLER-9728A20000衝擊鎚 

 

 
圗8、WR-786LBV磁吸式加速度規 

尼龍吊帶 

固定敲擊點編號 3 

尼龍吊帶 
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模型驗證的過程，通常先考慮模態振型，再來修正

自然頻率的差異。比對FEA與EMA的模態參數時，以

EMA的結果為主來修正有限元素模型，也就是修正結

構的楊氏係數和蒲松比，亦或者是檢查分析模型的結構

是否與實際不符。 
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3. 結果與討論 
3.1 模型驗證之結果 

本研究進行兩次實驗模態測試，表 2 所示為 z 方

向之模態振型，因衝擊鎚敲擊在 z 方向，所以在 y 軸

向(側向)的模態振型無法被激發，如模態振型 3、6、

11以及16。然而在有限元素分析的結果中，只有第 2

個模態振型為 x 軸向的振型，為節省實驗的時間故未

對 x 軸向進行量測，因本文的主要目的為模型驗證，

只要有足夠的模態振型可比對即可。 

z 方向有 9 個模態振型比對出來，分別如下：第1

個模態振型為 1st 扭轉振型，第 4 個模態振型為 2nd彎

曲振型，第7、8個模態振型皆為2nd扭轉振型，第 9 個

模態振型為2nd彎曲振型與車前大樑上下跳動，第12、

13個模態振型為車尾大樑上下振動之局部模態振型，第

17個模態振型為 2nd 扭轉振型與車尾橫隔鈑振動，第18

個模態振型為3rd扭轉振型；在 x-y 平面上因敲擊的規

劃點較多，較易於比對模態振型。 

所採用之有限元素模型是經由設計圖所建構而成

的，因此跟實際結構物有些許的差異，例如：補強結

構的導角與補強鈑等尚未建構，因此亦間接影響到結

構樑柱之間的接合剛性[6]，造成模型驗證時的比對結

果有所差異。目前模態振型 5、10、14 以及 15 缺少有

限元素分析的模態振型而無法進行比對。 

表 3 所示為y 方向(側向)之模態振型，顯示已經有

8 個模態振型比對出來，也將之前所缺失的模態振型比

對出來，分別如下：第 1 個模態振型為 1st扭轉振型，

第 3 模態振型為 1st側向彎曲振型，第 5、6 個模態振型

為 2nd側向彎曲振型，第 7、8 個模態振型為 2nd扭轉振

型，第 9、14 個模態振型為 3rd扭轉振型。 

由於大客車底盤結構為複雜結構之連續系統，雖

然大多模態振型已比對出來，但仍有少數幾個模態振

型因有耦合現象導致難以分辨出來，不過就現階段模

型驗證來說已經足夠了，而其他未比對出的模態振

型，則可用模態保證指標(MAC)作進一步確認。 

 

表 2、大客車底盤模態振型比對(z 方向變形) 

 FEA(Hz) EMA(Hz) 

6.56 6.51 

1

 
9.35  

2

 

 

9.40  

3

 

 

11.33 10.8 

4

  

 11.9 

5
 

 



第十五屆中華民國振動與噪音工程學術研討會 中國文化大學 中華民國九十六年一月二十四日 

 

13.48  

6 

 

 

16.13 14.8 

7 

 
17.84 15.5 

8 

 

20.43 21.5 

9 

 
 23 

10 
 

24.12  

11 

 

 

27.84 25.4 

12

 
29.84 27.3 

13

 
 29.0 

14
 

 29.8 

15
 

30.17  

16

 

 

33.0 32.1 

17
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33.85 34.8 

18 
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表 3、大客車底盤振型比對(y 方向變形) 

 FEA(Hz) EMA(Hz) 

6.56 7.64 

1 

 

9.35  

2 

 

 

9.40 10.5 

3 

 
11.33  

4 

 

 

5 13.48 12.9 

 
16.13 15.3 

6

 
17.84 17.4 

7

 
20.43 21.7 

8

 

24.12 26.4 

9

 
27.84  

10

 

 

11  29.0 
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29.84  

12 

 

 

 31.1 

13 
 

30.17 33.0 

14 
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3.2 自然頻率比較 

從表 4 為 z 方向變形的實驗結果，顯示自然頻率的

差異除了第 8 個模態差異最大之外，其它模態的自然頻

率差異皆在 10%以內；表 5 為 y 方向變形的實驗結果，

顯示除了第一、二模態的自然頻率差異最大之外，其它

模態的自然頻率差異皆在 9% 以內，兩次實驗的結果說

明了 FEA 與 EMA 的分析模型等效化。 

 

表 4、自然頻率的比較(z 方向變形) 

自然頻率 

模態振型 FEA(Hz) EMA(Hz) 差異(%) 

1 6.56 6.51 0.7% 

2 9.35  - 

3 9.40  - 

4 11.33 10.8 4.9% 

5  11.9 - 

6 13.48  - 

7 16.13 14.8 8.9% 

8 17.84 15.5 15.1% 

9 20.43 21.5 -4.9% 

10  23.0 - 

11 24.12  - 

12 27.84 25.4 9.6% 

13 29.84 27.3 9.3% 

14  29.0 - 

15  29.8 - 

16 30.17  - 

17 33 32.1 2.8% 

18 33.85 34.8 -2.7% 

 
表 5、自然頻率的比較(y 方向變形) 

自然頻率

模態振型 FEA(Hz) EMA(Hz) 差異(%) 

1 6.56 7.64 -14.1% 

2 9.35  - 

3 9.40 10.5 -10.4% 

4 11.33  - 

5 13.48 12.9 4.4% 

6 16.33 15.3 6.7% 

7 17.84 17.4 2.5% 

8 20.43 21.7 -5.8% 

9 24.12 26.4 -8.6% 

10 27.84  - 

11  29.0 - 

12 29.84  - 

13 30.17 33.0 -8.5% 

 



第十五屆中華民國振動與噪音工程學術研討會 中國文化大學 中華民國九十六年一月二十四日 

 

4.結論 
本文針對遊覽車型號為 BX 212 的底盤結構進行振

動分析與實驗，其結果如下： 

1. 模態振型在 z 方向變形的結果已經比對出 9 個模態

振型，在 y 方向變形的結果也已比對出 8 個模態振

型，足以驗證模型的等效性。 

2. z 方向變形的自然頻率的差異除了第 8 個模態差異

最大之外，其餘皆在 10%以內，y 方向變形的實驗

結果，顯示除了第一、二模態的自然頻率差異最大

之外，其餘皆在 9%以內。 

3. 後續將更進一步針對有限元素模型進行模型最佳

化與建構補強鈑等結構並反覆驗證，以期獲得完整

的等效的有限元素模型。 

4. 在完成底盤的模型驗證之後，後續將更進一步完成

其它五片骨架以及整車的模型驗證。 
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