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基于模态的联合收获机车身框架
振动特性分析与结构优化
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摘要　以某联合收获机主机车身框架为研究对象,采用有限元柔性体技术创建车身框架的有限元柔性体模

型,并在其基础上进行模态分析与计算.结果表明,车身框架的第一阶模态频率为７．２９Hz,与收获机正常工作

时割刀的激励频率(７Hz)接近,易发生共振,且对人体舒适性影响最大.为了调整收获机车身框架的固有频率,

以避开外部激振频率范围,采用 HyperMesh软件对收获机车身框架柔性体模型进行尺寸优化和拓扑优化,结果

表明,尺寸优化后,收获机车身框架的第一阶模态频率由优化前的７．２９Hz提升至８．６３Hz,车身框架质量下降

了０．００６t;拓扑优化后,收获机车身框架的第一阶模态频率由优化前的７．２９Hz提升至８．４９Hz,车身框架质量

下降了０．１０７t.拓扑优化与尺寸优化均可使收获机车身框架固有频率避开外部激振频率范围,但综合考虑优化

设计的目标与生产制造成本,采用尺寸优化技术对收获机车身框架进行结构优化更为适合.
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　　联合收获机在田间行驶作业时,受自身结构及

外部各种激励的影响,其机体不可避免地产生强烈

振动.当外部激振力的频率与收获机某阶固有频率

接近时,易产生共振现象,机体振幅加剧.共振不仅

会使收获机结构产生破坏,加速零部件的磨损,降低

其可靠性和使用寿命,同时还会降低其振动舒适性,
损害 作 业 人 员 的 身 心 健 康,影 响 行 车 与 作 业 安

全[１Ｇ２].共振是影响收获机动态特性和振动舒适性

的重要因素.为了提高收获机的振动舒适性,需要

对收获机的车身框架进行模态分析与结构优化,并
将其低阶模态频率控制在特定的范围之内,以避开

外部激振频率[３Ｇ４].
模态分析是动态分析的基础,可为收获机振动

特性的分析与研究提供有效的方法,模态分析法可

对结构的动态特性进行评估,并对结构进行优化设

计[５Ｇ７].近年来,国内外学者采用模态分析法对收获

机部分部件的振动特性与模态参数进行了分析与识

别[８Ｇ１０].李燕等[１１]对收获机割台框架模态参数进行

分析,确定割台框架的振动形式以及激励频率作用

下结构的薄弱环节.姚艳春等[１２]采用模态分析与

试验研究相结合的方法对车架模态振型与振动之间

的关系进行分析,并对车架进行优化.臧世宇等[１３]

采用模态分析法分析收获机机架的薄弱环节.刘虎

等[１４]采用模态分析法对收获机脱粒滚筒进行了模

态和强度分析.上述研究主要是从系统辨识的角度

对收获机割台框架、底盘车架以及脱粒滚筒等部件

的振动特性与模态参数进行分析与识别,对收获机

关键零部件机架的振动特性分析已经足够深入,而
对收获机整机车身框架振动特性的分析与研究相对

较少,从人体振动舒适性的角度对收获机车身框架进

行结构优化的研究更是鲜有报道.生产实践中,收获

机的振动舒适性及动态特性亦有待改善与提高.
本研究以某联合收获机为研究对象,以提高收

获机振动舒适性为目标,首先采用有限元柔性体技

术创建车身框架的有限元柔性体模型,并在其基础

上进行模态分析与计算;之后,将模态计算结果与外

部激振频率进行对比,分析车身框架易与外部激励

产生共振的固有频率;最后,根据模态分析结果,采
用 HyperMesh软件,从低阶振动的角度,考虑人体

振动舒适性,对收获机车身框架进行尺寸优化与拓
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扑优化,并将尺寸优化与拓扑优化的结果进行对比,
获得收获机车身框架结构的最佳优化方案,为今后

农业机械整机降低车身框架共振发生的概率及农业

机械整机车身框架轻量化与舒适性优化设计提供一

定的参考.

1　材料与方法

1.1　车身框架有限元柔性体模型的建立

１)车身框架的几何模型建立.收获机车身框架

主要由割台、脱粒清选仓、驾驶室以及底盘上部组

成.本研究中,收获机机长 ４８９０ mm,宽 ２２５０
mm,高２４７０mm,发动机动力７５kW,行走部履带

宽４００mm,履带接地长度１６００mm,作业速度０~
５．４km/h,割台割幅２０００mm.为了提升有限元分

析模型的网格质量,并减少建模工作量,在满足计算

精度的前提下,可对车身框架几何模型进行适当的

简化和假设[１５Ｇ１６],忽略部分次要的细节,如对结构强

度和刚度影响较小的圆角、小孔等.图１所示为采

用SolidWorks软件建立的收获机车身框架三维实

体模型.

　１．割台 Header;２．驾驶室 Cab;３．底盘 Chassis;４．脱粒清选仓

Threshingcleaningbin．
图１　收获机车身框架三维模型

Fig．１　３Dmodelofthecombineharvesterbodyframe

　　２)车身框架有限元柔性体模型建立.有限元法

的基本思想是采用有限个单元体的集合代替原有的

连续体[１７].因此,在进行有限元模态分析之前,首
先应对结构进行离散化处理,建立其有限元分析模

型.考虑到收获机车身框架结构较为复杂,路面激

励、割刀激励、脱粒滚筒激励等产生的振动均会经由

车身框架传递到人体.为了更加真实地模拟振动激

励传递到人体的过程,需要将起振动激励传导作用

的车身框架进行柔性化处理.
本研究主要采用有限元柔性体技术建立收获机

车身框架柔性体模型,考虑到收获机车身框架主要

是由厚度较小的薄板零件构成,故可抽取车身框架

中面得到壳体结构,采用壳网格单元Shell６３P对车

身框架壳体进行网格划分.图２为收获机车身框架

壳体的二维拓扑模型.

图２　 收获机车身框架壳体的二维拓扑显示

Fig．２　２Dtopologicalmodelofthe
combineharvesterbodyframe

　　获得车身框架壳体后,即可定义其材料属性与

厚度.对本研究,车身框架材料为 Q２３５结构钢.
车身框架加强筋及骨架厚度为５mm,面板厚度为

２mm.为了提高网格划分速度与 质 量,采 用 QI
(qualityindex)网格划分技术对车身框架壳体进行

网格划分,即可得到车身框架的有限元柔性体模型.
模型单元数为１９０８６,节点数为１８３５８.图３A、B
所示分别为经柔性化处理的车身框架骨架与车身框

架的有限元分析模型.
网格划分是有限元分析模态分析的重要环节,

网格质量对计算结果具有较大影响,较差的网格质

量不仅会导致计算结果不收敛,甚至会使计算终

止[１８Ｇ１９].因此,网格划分完毕,需要对网格质量进行

检查.网格质量检查指标主要包括宽高比(aspect
ratio)、雅可比比率(Jacobianratio)、翘曲因子(warＧ
pingfactor)、最大尺寸以及最小尺寸.合格网格的

参数标准分别为宽高比≤５、雅可比比率≥０．８、翘曲

因子≤０．１、最小尺寸≥８mm、最大尺寸≤８０mm.
采用网格检查命令检查车身框架网格质量后,即可

输出车身框架有限元文件(．cdb).
1.2　收获机车身框架模态分析与计算

模态分析可用于确定机械结构的固有频率和主

振型,通过分析机械结构固有频率与外界激振频率

之间的关系,判断机械结构是否会发生共振.结构

振动中,低阶模态对结构动态特性的影响较高阶模

态大,低阶模态决定结构的动态特性.结合收获机

实际工作情况,本研究仅对车身框架前六阶非刚体

自由模态进行分析.图４所示为车身框架的前六阶

非刚体模态.表１所示为车身框架的各阶固有频率

和主振型.
收获机作业时所承受的外界振动激励主要来源

于路面、发动机、割刀、振动筛以及脱粒滚筒,其中收

获机在乡村土路以及田地行走作业时,路面所提供

激振频率一般低于３Hz,发动机正常工作转速为

９０１
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　A:车身框架骨架有限元柔性体模型 Finiteelementmodelof

framework;B:车 身 框 架 有 限 元 柔 性 体 模 型 Finiteelement

modelofwholebodyframe．

图３　收获机车身框架有限元柔性体模型

Fig．３　Finiteelementmodelofthecombineharvesterbodyframe

表１　车身框架模态频率及振型描述

Table１　Modefrequencyandvibrationmodedescription

阶数

Order
固有频率/Hz

Naturalfrequency
主振型

Modeshape

１ ７．２９
一阶侧向弯扭

FirstＧorderlateraltwist

２ １０．０５
一阶侧向扭转

FirstＧorderlateraltorsion

３ １３．８３
一阶侧向弯曲

FirstＧorderlateralbending

４ １４．２２
二阶侧向弯曲

SecondＧorderlateralbending

５ １５．３２
一阶垂直弯曲

FirstＧorderverticalbending

６ １６．００
二阶侧向弯扭

SecondＧorderlateraltwist

　A:一阶侧向弯扭 ThefirstＧorderlateraltwist;B:一阶侧向扭转 ThefirstＧorderlateraltorsion;C:一阶侧向弯曲 ThefirstＧorderlateral

bending;D:二阶侧向弯曲 ThesecondＧorderlateralbending;E:一阶垂直弯曲 ThefirstＧorderverticalbending;F:二阶侧向弯扭 ThesecＧ

ondＧorderlateraltwist．

图４　收获机车身框架模态

Fig．４　Modesofthecombineharvesterbodyframe

２３００~２５００r/min,激振频率为３８．３~４１．７Hz;割
刀转速为４３９r/min,激振频率为７．３２Hz左右;振
动筛的转速在３００r/min左右,其激振频率为５Hz
左右;脱粒滚筒的转动速度处于８００~１１００r/min,
激振频率为１５~１８．３Hz[２０].

由上述模态分析可知,收获机正常工作时,车身

框架第一阶固有频率与横割刀摆环机构主动轴转速

为４３９r/min时割刀的激励频率(７Hz)接近,第三、
四阶固有频率与脱粒滚 筒 转 动 速 度 处 于 ８００~
１１００r/min之间时的激励频率(１５Hz)接近,易与

车身框架发生共振.收获机田间行驶作业时传入人

体的振动能量主要集中于７Hz与１４Hz.为避免

车身框架与外部激励产生共振,提升收获机驾驶员

的振动舒适性,有必要对车身框架进行结构优化.
由图４的模态振型可知,频率接近７Hz的第一阶模

态振型的形变主要集中在驾驶室,发生共振时对人

体舒适性的影响较大,频率接近１５Hz的第三、四阶

模态振型的形变主要集中在脱粒滚筒支撑架的面板

上,发生共振时对人体舒适性的影响较小.因此,本
研究主要针对车身框架的第一阶模态(７Hz)对车

身框架结构进行优化.

2　结果与分析

2.1　收获机车身框架尺寸优化

尺寸优化通常通过改变板的厚度、梁刚的截面

尺寸以及构件的刚度等方式对结构进行优化.因

０１１
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此,本研究可采用尺寸优化技术对收获机车身框架

结构进行优化.考虑到本研究所涉及车身框架结构

较为复杂,车身框架由面板和骨架两个部分组成,骨
架作为车身框架质量的承载部件,在厚度上远超面

板,因此,对车身框架进行尺寸优化时重点集中在车

身框架骨架上,通过对车身框架骨架结构进行尺寸

优化,以提高车身框架第一阶模态频率.进行尺寸

优化时需要定义设计变量、设计约束以及设计目标.
如图５所示,车身框架骨架主要由１０根竖梁、７根

纵梁以及３根横梁组成.以厚度为尺寸优化设计变

量,车身框架质量为设计约束,设置尺寸初始值为

５mm、上下限分别为８mm 和２mm;质量初始值

为０．７０９t,上下限分别为０．７０９t和０．６００t.图６
所示为设计目标与车身框架质量随迭代次数的变化

情况.

　１．竖梁１Verticalbeam１;２．竖梁２Verticalbeam２;３．竖梁３

Verticalbeam３;４．竖梁４Verticalbeam４;５．连接竖梁(６根)

Connectingverticalbeam (６roots);６．纵梁１Longitudinalbeam

１;７．纵梁２Longitudinalbeam２;８．纵梁３Longitudinalbeam３;

９．纵梁４Longitudinalbeam４;１０．纵梁５Longitudinalbeam５;

１１．纵梁６Longitudinalbeam６;１２．纵梁７Longitudinalbeam７;

１３．横梁１Beam１;１４．横梁２Beam２;１５．横梁３Beam３．

图５　收获机车身框架骨架尺寸优化区域

Fig．５　Sizeoptimizationareaofthe
combineharvesterbodyframe

图６　车身框架尺寸优化过程

Fig．６　Sizeoptimizationprocessofthecombineharvesterbodyframe

　　图７所示为经过４次迭代后所得到的最优车身

框架骨架厚度方案,图８所示为优化后车身框架厚

度方案.表２所示为优化前后车身框架各参数变化

情况.

图７　最优骨架厚度分布方案

Fig．７　Thicknessdistributionschemeofoptimalframe

　　图９所示为优化后收获机车身框架的前六阶模

态与振型.收获机车身框架在 OptiStruct模块中

经过４次迭代后得到了最优的车身框架厚度方案.
车身框架质量由优化前的０．７０９t下降到优化后的

０．７０３t,质量下降了０．００６t,车身框架第一阶模态

振型的最大位移由优化前的４．０８７mm 下降到优化

后的３．９５９mm,最大位移幅度下降了０．１２８mm,设
计目标车身框架的第一阶模态频率由优化前的７．２９
Hz上升至优化后的８．６３Hz,因而可以有效地避开

割刀的激振频率,避免车身框架与低频振动激励产

１１１
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图８　尺寸优化后的车身框架厚度

Fig．８　Combineharvesterbodyframethicknessofsizeoptimized

表２　尺寸优化前后变量对比

Table２　Variablecomparisonbeforeandaftersizeoptimization

变量 Variable
初始值

Initialvalue
改进值

Improvementvalue
增长量

Increment

车身框架质量/tBodyframeweight ０．７０９ ０．７０３ －０．００６

１阶频率/HzFirstＧordernaturalfrequency ７．２９ ８．６３ １．３４

２阶频率/HzSecondＧordernaturalfrequency １０．０５ １１．３０ １．２５

３阶频率/HzThirdＧordernaturalfrequency １３．８３ １３．４５ －０．３８

４阶频率/HzFourthＧordernaturalfrequency １４．２２ １４．０９ －０．１３

５阶频率/HzFifthＧordernaturalfrequency １５．３２ １６．４２ １．１０

６阶频率/HzSixthＧordernaturalfrequency １６．００ １６．８２ ０．８２

竖梁１截面厚度/mmThicknessofverticalbeam１ ５．００ ８．００ ３．００

竖梁２截面厚度/mmThicknessofverticalbeam２ ５．００ ２．００ －３．００

竖梁３截面厚度/mmThicknessofverticalbeam３ ５．００ ２．００ －３．００

竖梁４截面厚度/mmThicknessofverticalbeam４ ５．００ ８．００ ３．００
连接竖梁截面厚度(６根)/mm
Thicknessofconnectingverticalbeam

５．００ ３．４９ －１．５１

纵梁１截面厚度/mmThicknessoflongitudinalbeam１ ５．００ ２．８１ －２．１９
纵梁２截面厚度/mmThicknessoflongitudinalbeam２ ５．００ ８．００ ３．００
纵梁３截面厚度/mmThicknessoflongitudinalbeam３ ５．００ ８．００ ３．００
纵梁４截面厚度/mmThicknessoflongitudinalbeam４ ５．００ ８．００ ３．００
纵梁５截面厚度/mmThicknessoflongitudinalbeam５ ５．００ ２．０３ －２．９７
纵梁６截面厚度/mmThicknessoflongitudinalbeam６ ５．００ ２．１２ －２．８８
纵梁７截面厚度/mmThicknessoflongitudinalbeam７ ５．００ ２．００ －３．００
横梁１截面厚度/mmThicknessofbeam１ ５．００ ８．００ ３．００
横梁２截面厚度/mmThicknessofbeam２ ５．００ ７．９３ ２．９３
横梁３截面厚度/mmThicknessofbeam３ ５．００ ４．９６ －０．０４

生共振,达到了车身框架优化的目的.
2.2　收获机车身框架拓扑优化

拓扑优化是指将优化区域离散成有限单元网

格,为每个单元计算材料特性,采用近似与优化算法

更改材料的分布,最终为用户提供全新的设计与最

优的材料分布方案.因此,本研究也可采用拓扑优

化技术对收获机车身框架结构进行优化.考虑到本

研究所涉及车身框架结构较为复杂,车身框架由面

板和骨架两个部分组成,骨架作为车身框架重量的

承载部件,在厚度上远超面板,因此,对车身框架进

行拓扑优化时重点集中在车身框架骨架上,通过对

车身框架骨架的结构进行拓扑优化,以提高车身框

架的第一阶模态频率.进行拓扑优化时亦需要定义

设计变量、设计约束以及设计目标.对本研究,主要

将图１０所示车身框架骨架的密度作为设计变量,车

身框架质量定为设计约束,车身框架初始质量设为

０．７０９t,上下限分别为０．７０９t和０．６００t,设计目标

为一阶模态频率最大化.图１１所示为设计目标与

车身框架质量随迭代次数的变化情况.

２１１



　第３期 刘　爽 等:基于模态的联合收获机车身框架振动特性分析与结构优化 　

　A:一阶侧向弯扭 ThefirstＧorderlateraltwist;B:一阶侧向扭转 ThefirstＧorderlateraltorsion;C:一阶侧向弯曲 ThefirstＧorderlatＧ

eralbending;D:二阶侧向弯曲 ThesecondＧorderlateralbending;E:一阶垂直弯曲 ThefirstＧorderverticalbending;F:二阶侧向弯扭

ThesecondＧorderlateraltwist．

图９　尺寸优化后的车身框架模态

Fig．９　Combineharvesterbodyframemodesofsizeoptimized

图１０　收获机车身框架骨架拓扑优化区域

Fig．１０　Topologyoptimizationareaofthe
combineharvesterbodyframe

图１１　车身框架拓扑优化过程

Fig．１１　Topologyoptimizationprocess

ofthecombineharvesterbodyframe

图１２为经过６次迭代后所得到的最优车身框

架骨架密度方案,图１３为优化后车身框架密度方

案.表３为优化前后车身框架各参数变化情况.单

元密度高的区域表示该区域的材料需要被保留,密
度低的区域表示该区域的材料需要被适当去除.

图１４为优化后收获机车身框架的前六阶非刚

体模态与主振型.收获机车身框架在 OptiStruct
模块中经过６次迭代后得到了最优的车身框架厚度

方案.车身框架质量由优化前的０．７０９t下降到优

化后的０．６０２t,质量下降了０．１０７t,设计目标车身

框架的第一阶模态频率由优化前的７．２９Hz上升至

优化后的８．４９Hz,因而可以有效地避开割刀的激

振频率(７Hz),避免车身框架与低频振动激励产生

共振,达到了车身框架优化的目的.
2.3　尺寸优化与拓扑优化结果对比

表４为收获机车身框架尺寸优化与拓扑优化的

结果.对比分析收获机车身框架结构拓扑优化与尺

寸优化结果发现:尺寸优化后,收获机车身框架减重

比为０．８５％,一阶固有频率提高了１．２Hz;拓扑优

化后,收获机车身框架减重比为１５．０９％,一阶固有

频率提高了１．３４Hz.拓扑优化与尺寸优化均可使

收获机车身框架固有频率避开外部激振频率范围,
但对收获机车身框架进行拓扑优化后,其质量下降

更为明显.但由于拓扑优化会使车身框架骨架梁单

元的密度分布不均匀,在实际加工中运用现有的加

工技术较难实现.因此,综合考虑优化设计的目标
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图１２　最优骨架密度分布方案

Fig．１２　Densitydistributionschemeofoptimalframe

图１３　拓扑优化后的车身框架密度分布

Fig．１３　Combineharvesterbodyframethicknessoftopologyoptimized

表３　拓扑优化前后变量对比

Table３　Variablecomparisonbeforeandaftersizeoptimization

变量 Variable 初始值Initialvalue 改进值Improvementvalue 增长量Increment

车身框架质量/tBodyframeweight ０．７０９ ０．６０２ －０．１０７

１阶频率/HzFirstordernaturalfrequency ７．２９ ８．４９ １．２０

２阶频率/HzSecondordernaturalfrequency １０．０５ １０．２７ ０．２２

３阶频率/HzThirdordernaturalfrequency １３．８３ １３．３８ －０．４５

４阶频率/HzFourthordernaturalfrequency １４．２２ １３．９８ －０．２４

５阶频率/HzFifthordernaturalfrequency １５．３２ １６．５１ １．１９

６阶频率/HzSixthordernaturalfrequency １６．００ １７．２２ １．２２

　A:一阶侧向弯扭 ThefirstＧorderlateraltwist;B:一阶侧向扭转 ThefirstＧorderlateraltorsion;C:一阶侧向弯曲 ThefirstＧorderlatＧ

eralbending;D:二阶侧向弯曲 ThesecondＧorderlateralbending;E:一阶垂直弯曲 ThefirstＧorderverticalbending;F:二阶侧向弯扭

ThesecondＧorderlateraltwist．

图１４　拓扑优化后的车身框架模态

Fig．１４　Combineharvesterbodyframemodesoftopologyoptimized
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表４　车身框架尺寸优化与拓扑优化结果对比

Table４　Theresultcomparisonoftwooptimizationmethods

变量

Variable
初始值

Initialvalue
尺寸优化结果

Resultofsizeoptimization
拓扑优化结果

Resultoftopologyoptimization

车身框架质量/tBodyframeweight ０．７０９ ０．７０３ ０．６０２

１阶频率/HzFirstordernaturalfrequency ７．２９ ８．４９ ８．６３

减重比/％ Lighteningratio ０ ０．８５ １５．０９

及生产制造成本,采用尺寸优化技术对收获机车身

框架进行结构优化更为适合.

3　讨　论

采用有限元柔性体技术建立了收获机车身框架

的有限元柔性体模型,并以此为基础,计算车身框架

的前六阶非刚体模态频率与主振型.对比分析结构

固有频率与外界激振频率发现,车身框架第一阶固

有频率为７．２９Hz,而收获机正常工作横割刀摆环

机构主动轴的转速为 ４３９r/min,其激励频率为

７Hz,车身框架第一阶固有频率与割刀激励频率接

近,因此,易引起结构共振.
通过对车身的结构与尺寸进行优化,可以将车

身的低阶模态频率控制在特定的范围内,以避开外

部激振频率[２１].根据上述分析,以调整收获机车身

框架的一阶固有频率避开外部激振频率为目标.本

研究主要采用尺寸优化和拓扑优化２种方法对收获

机车身框架结构进行优化,使收获机车身框架固有

频率能够避开外部激振频率范围,同时为保证收获

机具有更好的操纵性,提高其动力性,减少燃料消

耗,在提高收获机人体振动舒适性的同时达到轻量

化的目的.
为了调整收获机车身框架的固有频率,以避开

外部激振频率范围,采用 HyperMesh软件对收获

机车身框架柔性体模型进行尺寸优化和拓扑优化.
对比分析收获机车身框架结构拓扑优化与尺寸优化

结果发现:经尺寸优化后,收获机车身框架一阶固有

频率提升至８．４９Hz,车身框架质量下降了０．８５％;
经拓扑优化后,收获机车身框架一阶固有频率提升

至８．６３Hz,车身框架质量下降了１５．０９％.拓扑优化

与尺寸优化均可使收获机车身框架固有频率避开外

部激振频率范围,从而降低车身框架共振发生的概

率.根据上述结果,对收获机车身框架进行拓扑优

化后,车身框架质量下降更加明显,采用拓扑优化技

术对车身框架进行轻量化设计更为适合.但由于拓

扑优化会使车身框架骨架梁单元的密度分布不均

匀,其加工较为困难.综合考虑优化设计的目标与

生产制造成本,采用尺寸优化技术对收获机车身框

架进行结构优化更为适合.
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Analyzingvibrationcharacteristicsandoptimizingstructure
ofcombineharvesterbodyframebasedonmodalanalysis

LIUShuang　XU Hongmei　ZHOUJie　ZHONG Wenjie　LIU Haiyue

CollegeofEngineering,HuazhongAgriculturalUniversity/

KeyLaboratoryofAgriculturalEquipmentinMidＧlowerYangtzeRiver,

MinistryofAgriculture,Wuhan４３００７０,China

Abstract　ThebodyframeofacombineharvesterwasusedtobuildthebodyframegeometrymodＧ
el．Asthecomplexityofthebodyframestructureoftheharvester,theroadmotions,cutterexcitation,

threshingrollerexcitationandothervibrationgeneratedbythebodyframewillbepassedtothedriver．In
ordertosimulatetheprocessofvibrationexcitationtothehumanbodyframeinamoreappropriateway,

itisnecessarytosoftentheharvesterbodyframethatconductedthevibrationexcitation．Basedonthe
geometrymodel,thefiniteelementsoftbodyframeanalysisisusedtoestablishthefiniteelementsoft
bodyframemodelofthevehiclebodyframe．ThemodalanalysisandcalculationarecarriedoutonthebaＧ
sisofthenewmodel．Inthestructuralvibration,theinfluenceonthedynamicbehaviorofthestructureof
lowerordermodeismorethanthatofthehigherordermode．ThelowordermodedeterminesthedyＧ
namiccharacteristicsofthestructure．ThebodyframestructurewasoptimizedwiththefirstＧordermode．
TheresultsshowedthatthefirstＧordermodalfrequencyofthebodyframeof７．２９HzisclosetotheexciＧ
tationfrequency(７Hz)ofthecutterwhentheharvesterworksnormally,whichispronetoresonance
andhasthegreatestimpactonhumancomfort．Inordertoadjustthenaturalfrequencyofthebodyframe
oftheharvestertoavoidtheexternalexcitationfrequencyrange,thesizeandtopologyofthemodelof
thevehiclebodyframewereoptimizedwithHyperMeshsoftware．TheresultsshowedthatthefirstＧorder
modalfrequencyoftheharvestingmachinebodyframeupgradedto８．６３Hzfromthe７．２９Hz．Thebody
framemassdecreasedby０．００６tafterthesizeoptimization．Aftertopologyoptimization,itwasthesame
thatthefirstＧordermodalfrequencyoftheharvestingmachinebodyframewasimprovedto８．４９Hzfrom
７．２９Hz．Thebodyframequalitywasreducedby０．１０７t．Thenaturalfrequencyoftheharvesterbody
framecanavoidtheexternalexcitationfrequencyrangebyoptimizingtopologyandsize．Consideringthe
goalofdesignoptimizationandmanufacturingcost,thesizeoptimizationtechnologyismoresuitable．It
willprovidesomereferenceforreducingtheprobabilityofoccurrenceofbodyframeresonanceandthe
optimizinglightweightandcomfortofharvestertoacertainextent．

Keywords　harvesterbodyframe;resonance;modalanalysis;sizeoptimization;topologyoptimizaＧ
tion
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