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摘要 

 

本文主要以電腦輔助工程分析商業應用軟體，ANSYS 分析車輛行駛品質並確認分析結果與理論解做比較；首先介紹單自由度與多自由

度車輛模型的車輛行駛品質理論分析，考慮不規則路面位移作為車輛系統的輸入，以獲得車輛系統輸出之能量頻譜密度函數，並可推導得

行駛品質參數，它包括：駕駛座加速度在 1/3 八音頻帶之平方平均根值和車體加速度之標準差。使用 MATLAB 發展理論行駛品質分析程式，

評估車輛行駛於不路面與不同速度之舒適度；分別建立單自由度、三個自由度和五個自由度車輛之有限元素模型，然後使用 ANSYS 求解，

分析結果顯示，理論與 ANSYS 分析相當吻合。有限元素分析能力因此獲得確認，應用 ANSYS 軟體的優點可免除推導系統運動方程式之繁瑣

工作，另外也能夠很容易擴展到撓性結構車體模型，建立發展之分析方法能應用到其他更複雜的車輛模型，如軌道車輛問題之分析。 

 

關鍵字：能量頻譜密度函數、1/3八音頻帶、平方平均根值、標準差、有限元素模型、有限元素分析 

 

一、 前言 

目前工商社會進步迅速，交通工具的使用已經非常頻繁，一般

民眾對車輛乘坐的舒適性、操控性將更受重視。國際標準組織在

1978 年訂定 ISO 2361[1]人類身體所能容忍的振動量。傳統之車輛

動態行駛品質分析，首先需建立車輛數學模型，接著推導系統運動

方程式以利後續分析求解[2]，本文擬以有限元素法為基礎，發展

車輛動態模型分析之步驟，使用ANSYS軟體的好處是可以減少曠

日費時的推導系統運動方程式，只要改變對應之理念有限元素模型

將可以迅速獲得分析結果。 

行駛品質的分析首先必須建構車輛的數學模型，根據分析目標

不同，在1999年王[3]提出四分之一車體、半車體及全車體模型等

三種典型的數學模型，Hac[4]使用兩個自由度車輛模型，亦就是四

分之一車體模型，是車體模型中最簡單且經常使用來做行駛品質分

析，一半車體模型通常用來分析跳躍和顛簸響應，全車體模型可以

增加轉動及側向的響應，座位的振動搖晃在車輛行駛品質分析佔有

非常重要的角色，車輛動態模型分析經常將車體當作樑來作分析。 

    目前從事車輛行駛品質的研究通常以車輛振動之時間域及頻

率域的方法來分析，考慮規則的路面通常以時間域來分析，考慮不

規則的路面通常以頻率域來分析，Janeway [5]發表振動舒適性衡量

方法與標準，各種方法都為一連串實驗所建立之衡量標準；Lin[6]

提出以頻率域技術評估對人類舒適性的影響；Stikeleater[7]在駕駛

座測量駕駛員水平震動的行駛品質暨駕駛者平均全神貫注的能

力；Wang 及 Hu[8]針對全聯結車行駛品質作評估。 

    本文主要的目的是針對車輛行駛於 ISO[9]所規定之各種等級

路面，在一般經常行駛之路面等級狀況下，分析車輛於行駛過程中

的動態行為，將其動態行為採用 ISO 2631 規範作一評估，因此可

以獲得車輛動態行駛品質之評估；亦擬以有限元素法之各種不同元

素，建構各種車體之有限元素模型，發展車輛動態行駛品質分析之

步驟，可以提供其他車輛動態行為分析之參考。 

 

二、定義車輛模型 

2.1單自由度系統數學模型 

單自由度系統(1/4 車體)數學模型如圖 1 所示，若忽略輪胎與

輪軸間的效應，以彈簧阻尼元件模擬懸吊器，m代表 1/4 車體質

量； sk 、 sc 分別代表避振器之彈簧常數及阻尼係數，v代表車輛

的行駛速度， x 代表路面的位移輸入，在此模型忽略輪胎與輪軸

間的效應且為剛體，故路面位移輸入直接由懸吊系統輸入， y 代

表車體的位移輸出。 

2.2 三個自由度系統數學模型 

三個自由度系統(1/4車體)數學模型如圖2所示，輪軸、車體，

駕駛員分別以集中質塊模擬，而輪胎、懸吊系統、駕駛座分別以彈 

m

scsk

)(ty

)(tx
v

 
圖1. 單自由度系統(1/4車體))數學模型 
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簧阻尼元件模擬之。 1m 代表汽車 1/2 輪軸與輪胎質量、2m 代表

1/4車體質量；3m 代表駕駛員質量， tk 、 tc 分別代表輪胎之彈簧

常數及阻尼係數， sk 、 sc 分別代表懸吊系統之彈簧常數及阻尼係

數， dk 、 dc 分別代表駕駛座之彈簧常數及阻尼係數， v 代表車輛

的行駛速度， 1y 、 2y 、 3y 分別代表車輪軸、車體、駕駛座的位

移輸出參數， x代表路面的位移輸入。 

 

圖2. 三個自由度系統(1/4車體)數學模型 

 

2.3 五個自由度系統數學模型 

    五個自由度系統(1/2車體) 數學模型如圖 3所示，將汽車車體

假設為一剛性樑，車體質量假設為一集中質量位於樑的中心，駕駛

座、前後輪胎及懸吊系統假設為彈簧，前後輪胎接觸於路面， 1m 、

2m ：分別代表前後 1/2輪軸質量， 3m 、 J 分別代表 1/2車體質量

及其質量慣性矩， 4m 為駕駛員質量；
1tk 、

1tc 分別代表前輪胎之

彈簧常數及尼係數，
1tk 、

1tc 分別代表前輪胎之彈簧常數及阻尼係

數，
2tk 、

2tc 分別代表後輪胎之彈簧常數及阻尼係數， 
1s

k 、
1s

c

分別代表前懸吊系統之彈簧常數及阻尼係數，
2sk 、

2sc 分別代表

後懸吊系統之彈簧常數及阻尼係數， dk 、 dc 分別代表駕駛座之彈

簧常數及阻尼係數； v代表車輛的行駛速度；系統自由度包括：

1y 、 2y 為前輪軸及後輪軸之垂直位移， 3y 、 θ=4y 為車體垂直

位移及旋轉角度， 5y 為駕駛座之位移， 1x 、 2x 分別代表前後輪

胎的路面位移輸入。車體的總長度為 6521 llll +++ ，前後懸吊系統

與車體質量中心距離分別為 1l 、 2l ， 3l 駕駛座與車體質量中心距

離，當前後輪胎分別接受不同等級的路面時，求其加速度頻譜密度

響應函數，進而評估車輛的行駛品質。 

 
圖3五個自由度系統(1/2車輛)數學模型 

三、分析目標 

本文擬進行與行駛品質有關的振動學上四種分析[10]中的三

種分析：模態分析、簡諧響應分析及頻譜響應分析。 

1.由模態分析可得車輛模型動態系統之模態參數，包括自然頻

率及其對應之模態振型。得知車輛系統之自然頻率可以避免

外力激振頻率在自然頻率附近或與自然頻率相同時所產生的

共振現象；而獲知自然模態振型，可瞭解共振發生時車體結

構之運動狀態。 

2.簡諧響應分析之目的在於獲得車體結構系統於輪胎受一簡諧

位移激振時之系統響應分析，分析可以獲得頻率響應函數

(frequency response  function, FRF)，頻率響應函數為系統響應

與輸入位移之比值。 

3.頻譜響應分析主要在分析當車輛經過不規則的路面時，車輛

的乘坐者之加速度能量品譜密度函數，同時可以得到系統之

行駛品質參數；本文所探討的行駛品質包含駕駛座的舒適度

分析和ISO 2361的規範作比較和車體加速度的標準差，且針

對不同車速和道路等級的情形下分別加以系統性的探討。 

     

四、理論分析 

4.1單自由度系統理論分析 

若車輛以單自由度具黏滯阻尼振動系統模擬之，其數學模式之

示意圖如圖1所示，而系統之運動方程式，可由牛頓的第二運動定

律推導如下： 

xkxcykycym ssss +=++ &&&&  (1) 

其中，m代表車體之質量， sc 代表彈簧之黏滯阻尼係數， sk 代

表懸吊系統之彈簧常數， y、 y& 及 y&& 分別代表車體質塊之位移、

速度及加速度，係為時間之函數， x 則為作用於質塊之路面位移

輸入。 

4.1.1 單自由度系統模態分析 

對式(1)全式除以m，並以模態參數代換可化簡得： 

xxqqq nnnn
22 22 ωξωωξω +=++ &&&&  (2) 

其中， 

m
ks

n =ω  (3) 

cc
c

=ξ  (4) 

nsc mmkc ω22 ==  (5) 

nω 可定義為系統之自然頻率(Natural frequency)；cc 定義為臨界黏

滯阻尼係數；ξ 定義為黏滯阻尼比(Viscous damping ratio)；)(tq 稱

為模態座標(Modal coordinate)。 
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4.1.2單自由度系統簡諧響應分析 

若系統位移輸入為簡諧位移，表示成： 

tiXetx ω=)(  (6) 

其中， X 為簡諧位移之振幅大小，ω 為簡諧激振頻率，則系統之

響應亦成簡諧運動，則位移可表示如下： 
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+
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則路面位移輸入與質塊位移輸出之間的頻率響應函數可得： 
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其中， 

n

r
ω
ω

=  (9) 

)(ωH 稱為頻率響應函數(Frequency response function, FRF)，可表示

成如式(2-8)之三種形式，為頻率域之分析，此處)(ωH 因系統具阻

尼效應而為複數形式，一般可表示成振幅大小如下： 
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4.2多自由度系統理論分析 

多自由度系統其分析過程如下，假設n個質塊及彈簧系統其數

學模式如圖2所示，每一質塊均受一路面位移作用，而產生位移運

動，則n 個自由度振動系統，而系統之運動方程式通式可推導得： 

[ ]{ } [ ]{ } [ ]{ } [ ]{ } [ ]{ }xKxCyKyCyM ′+′=++ &&&&  (11) 

其中， ][M 稱為質量矩陣， ][C 稱為阻尼矩陣， ][K 稱為勁度矩陣，

均為 nn× 之矩陣，亦均為常數 im 、 ik ， ni ,...,2,1= 之組成。 
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{ })(ty 稱為位移向量， )(tyi 亦稱為輸出座標，為系統之輸出位移響

應， { })(tx 稱為路面位移向量， )(txi 為系統之輸入位移物理量。 

4.2.1多自由度系統模態分析 

擬進行模態分析，令位移輸入向量 { } { }0)( =tx ， [ ] [ ]0=C 並假

設： 

{ } { } ti

n

ti e

Y

Y
Y

eYty ωω





















==
M

2

1

)(  (14) 

將上式帶入式(11)去除[ ]{ }yC & 項可得： 

[ ] [ ]( ){ } { }02 =− tieYMK ωω  (15) 

觀察上式可知，為一齊次聯立方程式， { }Y 有解，若且唯若， 

[ ] [ ]( ) 0det 2 =− MK ω  (16) 

det 代表行列式(Determinant)，故由上式可得n個解， 

nrr ,...,2,1   ,   2 =ω  (17) 

並可求得對應之 { }rY ， nr ,...,2,1= 。由式(15)亦可改寫成一般化特

徵值問題形式如下： 

[ ]{ } [ ]{ }YMYK r
2ω=  (18) 

在數學定義上，
2
rω 為特徵值， { }Y 為其對應之特徵向量，可求得

n個解如下： 

{ }r

r

ψ
ω 2

 nr ,...,2,1=  (19) 

在物理意義上， rω 為系統之第 r個模態自然頻率， { }rψ 為第 r個

模態向量。 

4.2.2多自由度系統簡諧響應分析 

若假設系統的位移輸入為簡諧位移表示如下： 
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mm
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X
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eXtx ωω
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2

1

 
)(
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==
M

 (20) 

{ }X 為簡諧位移之振幅向量， jX 為第j個位移之振幅，ω 為簡諧

激振頻率，則系統之輸出亦為簡諧位移響應，可表示如下： 
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 (21) 

其中， iY 為輸出簡諧位移之振幅大小，將式(20)及(21)代入運動方

程式(11)可得： 

[ ] [ ] [ ]( ){ } [ ] [ ]( ){ } ti
mmnmn

ti
nnnnnnn eXCiKeYCiMK ωω ωωω 11

2
××××××× ′+′=+−  (22) 

令 
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則方程式可以寫成： 
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則系統之頻率響應函數矩陣可以寫成如下： 

[ ] [ ] [ ] mnnnmn BAH ×
−
×× = 1

 (25) 

{ }Y 為位移輸出振幅向量， { }X 為位移振幅輸入振幅向量， [ ]H 稱

為頻率響應函數矩陣，可表示成如式(26)之形式。 
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4.3路面模型 

一般路面模型，可以採用數學方式來表示，本文採用 ISO[9]

之規定，將不規則路面粗糙度分為 A~H 等八個等級；不規則路面

之模型以波數(Wave number)定義路面位移能量頻譜密度函數如下： 
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Ω=Ω ,  0Ω≥Ω   (28) 

其中， π2/10 =Ω 為基準波數(cycle/m)；)(ΩgS 為路面之粗糙度，

N1=2；N2=1.5；Ω為波數(cycle/m)， 

波數與頻率之關係如下： 

vf ×Ω=  (29) 

其中， v 為車輛速度(m/s)，f 為頻率(Hz)， 

4.4 定義路面輸入能量頻譜密度函數 

隨機變數 )(tx ，定義 )(tx 之自身相關函數 )(τxxR 表示如下： 

[ ])()()( ττ += txtxERxx  (30) 

能量頻譜密度 )( fSxx 定義為相關函數 )(τxxR 的傅立葉轉換表

示如下： 

∫
∞

∞−
= ττ ωτ deRfS i

xxxx )()(  (31) 

由能量頻譜密度函數之定義[10] 
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其中，
ii xxS 為自身能量頻譜密度函數(Auto power spectral density 

function)，
ji xxS 為交叉能量頻譜密度函數(Cross power spectral density 

function) 

4.5 定義系統輸出能量頻譜密度函數 

令位移輸入向量 { })(tx 及位移輸入向量 { })(ty 之傅立葉轉換分

別為： 
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其中，m為輸入之數目，n為自由度數目亦即輸出參數之數目，則 

[ ] { } { }[ ]T
mmmmxx fXfXE

T
fS ××× = 1

*
1 )()(1)(  (35) 

[ ] { } { }[ ]T
nnnnyy fYfYE

T
fS ×××

= 1
*

1 )()(1)(  (36) 

將式(34)代入上式可得： 
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由式(39)可知，當系統之輸入能量頻譜密度函數矩陣 [ ])( fSxx 已

知，而且由簡諧響應分析已可得到系統之頻率響應函數矩陣

[ ])( fH ，故系統輸出之能量頻譜密度函數矩陣 [ ])( fSyy 即可求得。 

4.6 行駛品質參數 

4.6.1駕駛座之加速度 

駕駛座之加速度能量頻譜密度是評估行駛品質的重要指標；若

iy 駕駛座之位移，則駕駛座之加速度能量頻譜密度函數表示如下： 

iiii yyyy SfS 4)2( π=&&&&  (40) 

其中，
ii yyS &&&& 是加速度能量頻譜密度函數。在 1/3八音頻帶中心頻

率 cf 的加速度平方平均根值表可示如下： 

2
1

3/1, )(











= ∫−

u

l

ii

f

f
yyRMSi dffSy &&&&&&  (41) 

其中， RMSiy −3/1,&& 為在中心頻率 cf 的加速度平方平均根值； cf 為

中心頻率； uf 為上界限頻率； lf 為下界限頻率。 

4.6.2車體加速度之標準差 

車體之加速度能量頻譜密度函數可表示如下式： 

iiii yyyy SfS 4)2( π=&&&&  (42) 

其中，
ii yyS &&&& 是加速度能量頻譜密度函數，加速度標準差表示如下： 

2
1

)(











= ∫

b

a

iii

f

f
yyy dffS &&&&&&σ  (43) 

其中，
iy&&σ 為車體加速度標準差為重要之行駛品質參數； bf 為上

界限頻率； af 為下界限頻率。 
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五、有限元素模型 

5.1 單自由度系統有限元素模型 

    圖4(a)用以架構單自由度系統振動模型的所有元素及節點，此

有限元素模型共用了二種型式的元素，分別為 COMBIN14、

MASS21，COMBIN14 為一具有兩個節點線性彈簧阻尼結合元素，

設定 KEYOPT(3)=2具 UX、UY兩個自由度。MASS21 則為一單一

節點的質量元素設定KEYOPT(3)=4使具UX、UY二個自由度用於

架構僅須考慮垂直響應的質塊。本模型共用了二個元素二個節點，

設定節點1為路面位移之輸入，節點2為系統輸出端。     

5.2 三個自由度系統有限元素模型 

圖 4(b)用以架構三個自由度系統(1/4 車體)模型的所有元素及

節點，此有限元素模型共用了二種型式的元素，分別為

COMBIN14、MASS21，COMBIN14 為一具有兩個節點線性彈簧阻

尼結合元素，設定KEYOPT(3)=2具UX、UY兩個自由度。MASS21

則為一單一節點的質量元素設定KEYOPT(3)=4使具UX、UY二個

自由度用於架構僅須考慮垂直響應的質塊。本模型共用了6個元素

4個節點，設定節點1為輪胎的路面位移之輸入(UX=0)，節點2,3,4

為車輛系統的主自由度，節點 2,3,4 為車輪軸、車體、駕駛座振動

輸出。 

5.3 五個自由度系統有限元素模型 

    1.有限元素模型 

    圖4(C)用以架構此一振動模型的所有元素及所有節點，此有限

元素模型共用了四種型式的元素，分別為BEASM3、COMBIN14、

MASS21(分為可轉動和不可轉動兩種)，如表 1 BEAM3 為一具有

UX、UY、ROTZ 三個自由度、二個節點的元素，用以架構剛性的

車身本體。COMBIN14為一具有兩個節點線性彈簧阻尼結合元素，

設定KEYOPT(3)=2令其只具UX、UY兩個自由度，此元素用以架

構前後輪胎及緩衝器。MASS21 則為一單一節點的質量元素設定

KEYOPT(3)=3使具UX、UY、ROTZ三個自由度用於架構須同時考

慮垂直及轉動響應的車體質量。設定 KEYOPT(3)=4 使具 UX、UY

二個自由度用以架構僅須考慮垂直響應的前後輪系質量。 

   本模型共用了十四元素十一個節點，定8、10兩節點為前後輪

輸入，8UY、10UY、4UY、4ROTZ、11UY等四個節點為系統主自

由度，節點8,10、4、11為車輪軸、車體、駕駛座振動輸出。如圖

4(C) 所示。 

2.位移限制方程式 

    令模擬車體之樑元素所有節點之轉角等於各節點之垂直位移

與各節點至旋轉中心之距離的比值， 1512 /)( zluu θ=− 、

23123 )/()( zlluu θ=−− ，且所有節點之旋轉自由度均相等， 

654321 zzzzzz θθθθθθ ===== ，使吻合剛體假設。 

1
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(C)  5DOF 

圖4五個自由度系統有限元素模型 

 

表1五個自由度系統元素名稱、編號、節點數 

元素型式 元素名稱 元素編號 節點數 

Type 1 BEAM3 1、2、3、4、5、6 2 

Type 2 COMBIN14 7、9、10、12、13 2 

Type 3 MASS21 4 1 

Type 4 MASS21 8、11、14 1 

 

六、結果與討論 

6.1單自由度系統(1/4車體)車輛模型分析 

單 自 由 度 系 統 (1/4 車 體 ) 車 輛 模 型 其 彈 簧 常 數

mNks /80000= 、令 10.0=β ，阻尼係數 msNkc ss /−×= β 、車

體質量 kgm 400= ，當輪胎分別承受一單位簡諧位移、在不同的隨

機位移路面及車輛行駛速度的輸入後，求其車輛之垂直動態響應，

進而進行車輛的行駛品質評估。 
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6.1.1單自由度系統模態分析 

由表2得知在單自由度系統模態分析中，車輛結構系統之自然

頻率的理論值與ANSYS軟體分析數據完全相同，則有限元素法的

分析在單自由度系統模態分析之正確性獲得確認。 

6.1.2單自由度系統簡諧響應分析 

由圖 5 可以得知當輪胎受到一個單位簡諧位移時其車體會產

生垂直簡諧響應，其頻率應函數在自然頻率時產生最大波峰值此與

理論相符，其頻率響應函數理論值與有限元素分析數值完全相同，

因此可以確認單自由度系統(1/4 車體)模型有限元素分析簡諧分析

數值的正確性。 

6.1.3單自由度系統行駛品質分析 

6.1.3.1車體加速度行駛品質分析 

由圖6可以得知當車輛行駛速度在時速60km/h時，輪胎接觸

到高低不平的隨機路面在(ISO 1982)路面等級A~D等各種不同的路

面輸入時車體所產生垂直振動加速度能量頻譜密度響應，經過分析

結果，車體所產生的垂直振動加速度平方平均根值與 ISO 2361 之

舒適度標準進行分析比較，得均未超過8小時疲勞極限。 

 

表2 單自由度系統自然頻率 

 理論值 ANSYS值 誤差﹪ 

自然頻率（Hz） 2.2508 2.2508   0﹪ 
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圖5. 單自由度系統頻率響應函數 
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圖6 單自由度系統不同路面行駛品質 
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圖7 單自由度系統車體加速度標準差 

 

當車輛行駛在一定速度時，路面等級愈高則其行駛品質愈舒

適，此結果與事實相符。ANSYS分析值與理論分析值誤差皆在2.0

﹪以下，由此可證明ANSYS分析的精確性。 

6.1.3.2車體加速度之標準差 

從車體加速度標準差分析中之圖7可以得知，當車輛行駛於同

等級的路面時，行駛速度愈大則其車體垂直加速度能量頻譜密度振

動之標準差愈大，當車輛行駛於相同的速度時，行駛路面等級愈差

則其體垂垂直位移振動之標準差愈大。ANSYS分析值與理論分析

值誤差皆在1.3﹪以下，由此可證明ANSYS分析的精確性。 

6.2三個自由度系統(1/4車體)車輛模型分析 

三 個 自 由 度 振 動 系 統 車 輛 模 型 ， 輪 胎 彈 簧 常 數

mNkt /800000= 、懸吊系統彈簧常數 mNks /80000= 、駕駛座彈

簧 常 數 mNkt /40000= ， 令 05.0=β 比 例 阻 尼 係 數 ，

msNkc tt /−×= β 、 msNkc ss /−×= β 、 msNkc dd /−×= β ，輪

胎與車輪軸質量 kgm 401 = 、1/4 車體質量 kgm 4002 = 、駕駛員質

量 kgm 1003 = ，輪胎受到不同路面位移能頻譜密度輸入，求其垂

直動態響應。 

6.2.1三個自由度系統模態分析 

1. 自然頻率 

由表3知在三個自由度系統之模態分析，其自然頻率的理論值

與ANSYS軟體分析數據完全相同，則三個自由度系統有限元素法

分析之模態分析正確性獲得確認。 

表3 三個自由度系統自然頻率 

自然頻率(Hz) 理論值 ANSYS值 模態振型物理意義 

Mode 1 1.8306 1.8306 駕駛員垂直上下運動 

Mode 2 3.7301 3.7301 駕駛員垂直向上、車體垂直向下運動

Mode 3 23.616 23.616 輪軸垂直上下運動 

2.模態振型 

由表4可以得知三個自由度系統之模態振型分析，其模態振型

Mode 1至Mode 3的變化量，其理論值與ANSYS軟體分析數據完

全相同，故有限元素法分析之數據正確性獲得確認。模態振型物理

意義如表 3。 
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表 4 三個自由度系統模態振型 

模態數 節點號碼 理論值 ANSYS值 誤差﹪

節點2 UY 0.003662 0.003662 0﹪

節點3 UY 0.040045 0.040045 0﹪Mode 1 

節點4 UY 0.059834 0.059834 0﹪

節點2 UY -0.002788 -0.002788 0﹪

節點3 UY -0.029904 -0.029904 0﹪Mode 2 

節點4 UY 0.080124 0.080124 0﹪

節點2 UY 0.1585 0.1585 0﹪

節點3 UY -0.001455 -0.001455 0﹪Mode 3 

節點4 UY 0.000027 0.000027 0﹪

 

6.2.2三個自由度系統簡諧響應分析 

由圖 8 可以得知三個自由度系統在簡諧響應分析中得知分析

結果，三個自由度系統之頻率響應函數理論值與有限元素分析數值

相同，因此可以確認三個自由度系統(1/4 車體)有限元素分析在簡

諧響應分析的正確性獲得確認。 

6.2.3三個自由度系統行駛品質分析 

6.2.3.1駕駛座加速度行駛品質分析 

由圖9可以得知，車輛時速60km/h在(ISO 1982)路面等級A~C

等各種不同等級的路面輸入，其所得結果是均未超過8小時疲勞極

限標準。且其 ANSYS 之分析值數值與理論分析數據誤差皆在 2.0

﹪以下，由此可以確認ANSYS在行駛品質分析的可靠性。 
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圖8 三個自由度系統頻率響應函數 
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圖9 三個自由度系統不同路面之行駛品質 

6.2.3.2車體加速度之標準差 

從車體加速度能量頻譜密度分析中之圖10可以得知，當車輛

行駛於同等級的路面時，行駛速度愈大則其車體垂直加速度能量頻

譜密度振動之標準差愈大，當車輛行駛於相同的速度時，行駛路面

等級愈差則其體垂垂直加速度振動之標準差愈大。分析值誤差皆在

2.0﹪以內。故ANSYS在三個自由度系統行駛品質分析之可靠性獲

得確認。 

 

40.00 60.00 80.00 100.00
vehicle speed (km/h)

0.00

1.00

2.00

3.00

4.00

ve
hi

cl
e 

bo
dy

 a
cc

el
er

at
io

n 
R

M
S

three DOF vehicle body acceleration RMS

theory

ANSYS

A

B

C

D

 
圖14三個自由度系統車體加速度標準差 

 

6.3五個自由度系統(1/2車體)車輛模型分析 

五 個 自 由 度 系 統 (1/2 車 體 ) 車 輛 模 型 之 彈 簧 常 數

mNks /800001 = 、 mNks /800002 = 、 mNkt /8000001 = 、

mNkt /8000002 = 、 mNkd /40000= ，令 05.0=β ，則比例阻尼係

數 ， msNkc ss /11 −×=β 、 msNkc ss /22 −×=β 、 msNkc tt /11 −×=β 、

msNkc tt /22 −×=β 、 msNkc dd /−×=β ，輪胎與車輪軸質量 m1=40Kg、

m2=40Kg，車體質量 m3=800Kg，駕駛員及駕駛座質量 m4=100Kg，

輪胎不同路面位移輸入，求其垂直動態響應。 

6.3.1五個自由度系統模態分析 

1.自然頻率 

由表14得知在五個自由度系統模態分析中，自然頻頻率的理論值

與ANSYS軟體分析數據完全相同，則有限元素法的分析之正確性

獲得確認。 

 

表五個自由度系統自然頻率 

模態數 理論質 ANSYS值 物理意義 

Mode1 1.9404 1.9404駕駛員垂直上下及車體垂直上下向後傾斜運動 

Mode2 2.4262 2.4262車體向前傾斜運動 

Mode3 3.5921 3.5921駕駛員垂直上下及車體向前傾斜運動 

Mode4 23.616 23.616前後車輪軸垂直上下運動 

Mode5 23.620 23.620 前車輪軸向上及後車輪軸向下垂直運動 
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2. 模態振型 

由表6可以得知在模態振型分析，模態振型Modal 1至Modal 5

的變化量，其理論值與ANSYS軟體分析數據完全相同，則有限元

素法的分析在模態振型分析之正確性獲得確認。 

6.3.2五個自由度系統簡諧響應分析 

由圖 11、12 可以得知在五個主自由度簡諧響應分析，其分析

結頻率響應函數理論值與有限元素分析數值完全相同，因此可以確

認五自由度系統(1/2車體)有限元素分析數值的正確性。 

6.3.3五個自由度系統行駛品質分析 

6.3.3.1駕駛座加速度行駛品質分析 

由圖13可以得知，車輛時速60km/h在(ISO 1982)路面等級A~C

等各種不同的路面輸入，其所得結果是均未超過8小時疲勞極限；

且其ANSYS之分析值與理論分析誤差皆在3.0﹪以下，由此可以確

認ANSYS在行駛品質分析的可靠性。 

6.3.3.2車體加速度之標準差 

從車體之加速度分析圖14可以得知，當車輛行駛於同等級的

路面時，行駛速度愈大則其行駛品質愈差，當車輛行駛於相同的速

度時，行駛路面等級愈大則其行駛品質愈差。ANSYS分析值與理

論值誤差皆在2.0﹪以內。故ANSYS在五個自由度系統行駛品質分

析之可靠性獲得確認。 

 

表15五個自由度系統模態振型 

模態數 項  目 理論值 ANSYS值 誤差﹪ 物理意義 

節點7 UY 0.00333 0.00333 0﹪ 

節點9 UY 0.00206 0.00206 0﹪ 

節點4 UY 0.02048 0.02048 0﹪ 

節點4 ROTZ 0.00694 0.00694 0﹪ 

Mode1 

節點11 UY  0.05244 0.05244 0﹪ 

駕駛員垂直上下

及車體垂直上下

向後傾斜運動 

節點7 UY 0.00248 0.00248 0﹪ 

節點9 UY 0.00449 0.00449 0﹪ 

節點4 UY 0.01096 0.01096 0﹪ 

節點4 ROTZ 0.03797 0.03797 0﹪ 

Mode2 

節點11 UY 0.01916 0.01916 0﹪ 

車體向後傾斜運

動 

節點7 UY 0.00272 0.00272 0﹪ 

節點11 UY 0.00027 0.00027 0﹪ 

節點4 UY 0.01610 0.01610 0﹪ 

節點4 ROTZ 0.01316 0.01316 0﹪ 

Mode3 

節點11 UY 0.08296 0.08296 0﹪ 

駕駛員垂直上下

及車體向前傾斜

運動 

節點7 UY 0.11123 0.11123 0﹪ 

節點9 UY 0.11227 0.11227 0﹪ 

節點4 UY 0.00102 0.00102 0﹪ 

節點4 ROTZ 4.78×10-6 4.78×10-6 0﹪ 

Mode4 

節點11 UY 1.89×10-4 1.89×10-4 0﹪ 

前後車輪軸垂直

上下運動 

節點7 UY 0.11226 0.11226 0﹪ 

節點9 UY 0.11121 0.11121 0﹪ 

節點4 UY 6.38×10-6 6.38×10-6 0﹪ 

節點4 ROTZ 0.00137 0.00137 0﹪ 

Mode5 

節點11 UY 1.28×10-5 1.28×10-5 0﹪ 

前車輪軸向上及

後車輪軸向下垂

直運動 
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圖 11 五個自由度系統 Hi1頻率響應函數 

 

0.10 1.00 10.00 100.00
F r e q u e n c y

1.0E-5

1.0E-4

1.0E-3

1.0E-2

1.0E-1

1.0E+0

1.0E+1

A 
m

 p
 i 

l t
 u

 d
 e

 

h12

h22

h32

h42

h52

five DOF  FRF(h2)

theory

ANSYS

 
圖12五個自由度系統Hi2頻率響應函數 
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圖13 五個自由度系統不同路面之行駛品質 
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圖14五個自由度系統車體加速度標準差 



第十一屆中華民國振動與噪音工程學術研討會 基隆 中華民國九十二年七月 

The 11th National Conference on the Society of Sound and Vibration, Keelung, Taiwan, ROC (July, 2003) 

6.4各車輛模型分析比較 

6.4.1各車輛模型模態分析比較 

由表7可以得知，各車體模型之自然頻率分析在相近的物理意

義有相近似的自然頻率，此分析結果與理論相符。 

單自由度系統有一個自然頻率且與五個自由度系統之自然頻

率其中一個相近，三個自由度系統有三個自然頻率，其自然頻率與

五個自由度系統之自然頻率其中三個相近，由此可知五個自由度系

統的特性包含了單自由度系統與三個自由度系統之特性，五個自由

度系統較能夠表現出各種動態行駛特性。 

6.4.2各車輛模型簡諧響應分析比較 

由圖15得知，單自由度系統之頻率響應函數最大，單自由度

系統與三個自由度系統之頻率響應函數在低頻相似，但在高頻時三

個自由度系統之頻率響應函數快速下降，五個自由度系統的頻率響

應函數皆比前兩種系統來得小，且在高頻時快速下降。 

6.4.3各車輛模型行駛品質分析比較 

圖16為駕駛座行駛品質比較可以得知，單自由度系統之行駛

品質在低頻雖然較低，但在高頻時下降緩慢且數值高，五個自由度 

系統與三個自由度系統之行駛品質相似，但五個自由度系統之行駛 

品質數據較小。由此可知，若使用三個自由度系統代替五個自由度

系統之行駛品質分析是合理的。 

由圖17為車體加速度標準差比較得知，三個車輛模型之車體

加速度標準差是相近的，若求車體加速度標準三個車輛模型皆可。 

 

表7各車體模型自然頻率分析比較 

項   目 SDOF 3 DOF 5 DOF 物理意義 

 1.8306 1.9404 駕駛員及車體垂直上下向後傾斜運動 

2.2508  2.4262 車體向前傾斜運動 

 3.7301 3.5921 駕駛員垂直上下及車體向前傾斜運動 

 23.616 23.616 前後車輪軸垂直上下運動 

自然頻率 

  23.620 前車輪軸向上及後車輪軸向下垂直運動
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圖 15駕駛座頻率響應函數比較 
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圖16駕駛座行駛品質比較 
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圖 17車體加速度標準差比較 

 

六、結論與建議 

本文主要是在採用 CAE 工程分析軟體，針對各種車輛模型振

動系統進行與車輛行駛品質有關的振動分析，行駛品質有關的振動

分析有模態分析、簡諧響應分析、頻譜分析，經過分析結果與理論

數據及理論圖形的比對，可以確認工程分析軟體的可靠性與正確

性。在本文分析過程可以得到下列結論： 

1.模態分析： 

˙理論分析之模態參數的自然頻率值與ANSYS軟體分析出來的

自然頻率數據完全相同，由此可以證實ANSYS在各種車輛模

型振動系統中模態分析的正確性。 

  ˙各車體模型之自然頻率分析在相近的物理意義有相近似的自

然頻率，此分析結果與理論相符。 

  ˙各車體模型之駕駛座模態振型分析在相近的自然頻率與物理

意義有相近似的模態振型，此分析結果可以證明三個自由度系

統與五個自由度系統在駕駛座行駛品質是相近似，而五個自由

度系統可提供較多參數之響應分析。 

2.簡諧響應分析： 

˙ANSYS 分析所獲得車體結構系統的簡諧響應函數數據值與

理論分析數值完全相同，則可以確認ANSYS軟體對各種車輛

模型簡諧響應函數分析之正確性。 

3.行駛品質分析： 

˙針對駕駛座或車體所產生的垂直振動加速度之標準差，經過
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分析結果，單自由度系統與三個單自由度系統ANSYS之分析

值與理論分析誤差皆在2.0﹪以下，五個單自由度系統ANSYS

之分析值與理論分析誤差亦在 3.0﹪以內，由此可以確認

ANSYS在行駛品質分析的可靠性。 

  ˙當車輛行駛在一定速度時，行駛於愈高級的路面，其垂直振動

愈小，行駛品質愈佳，乘坐愈舒適。 

˙在車體加速度能量頻譜密度分析中得知，當車輛行駛於同等級

的路面時，行駛速度愈大則其車體垂直位移能量頻譜密度振動

之標準差愈大，當車輛行駛於相同的速度時，行駛路面等級愈

差則其體垂垂直位移振動之標準差愈大。 

   本文針對各種車輛模型進行與車輛行駛品質有關的振動分

析，以電腦輔助工程分析 CAE 之有限元素分析法進行分析，在進

行本次車輛行駛品質分析後可以確立電腦輔助工程分析 CAE 的便

利性及可靠性，應用ANSYS軟體的優點可免除的推導系統運動方

程式之繁瑣工作，另外也能夠很容易擴展到撓性結構車體模型，亦

可提供日後使用ANSYS軟體來分析更多自由度車輛模型及其行駛

品質分析，並可以應用到軌道車輛，如捷運系統之行駛品質分析。 
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ABSTRACT 

This work presents the application of commercial CAE software, 

ANSYS, to vehicle ride quality analysis and validates the simulation 

results in comparison to the theoretical solution. The theoretical 

analysis of vehicle ride quality for both SDOF and MDOF vehicle 

models is first introduced. The irregular road surface displacement is 

considered as the system input. The power spectral density function of 

the system output can then be obtained and used to derive the ride 

quality parameters, including the RMS acceleration of driver's seat in 

one-third-octave band and the standard deviation of vehicle 

acceleration. Using MATLAB develops a general ride-quality analysis 

program. The vehicle ride comfort can be evaluated for different road 

surfaces and vehicle speeds. The finite element models are also 

established for SDOF, three-DOF and five-DOF vehicle models, 

respectively, and solved by ANSYS software. Results show that both 

simulation results agree very well. The finite element analysis can, 

therefore, be verified. The major advantage in using ANSYS software 

is to reduce the effort in deriving the system equation and can be easily 

extended to flexible structure model for vehicles. The developed 

analysis methodology can be adopted for more complex vehicle 

models as well as for other systems such as rail vehicles. 


