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序

本书是日本汽车技术协会主编的 “汽车技术经典书系” 全 12 册中的 1 册。 本系列丛书

旨在阐述汽车相关的焦点技术及其将来的发展趋势。 本书由活跃在第一线的研究人员和技术

人员编写。
日本汽车技术协会的主要责任是向读者提供最新技术课题所需要的必要信息， 为此我们

策划了本系列丛书的出版发行。 本系列丛书的各分册中， 相对于包罗万象的全面涉及， 编者

更倾向于有所取舍地选择相关内容， 并在此主导思想下由各位执笔者自由地发表其主张和见

解。 因此， 本书传递的将是汽车工程学、 技术最前沿的热点话题。
本系列丛书的主题思想是无一遗漏地包含基础且普遍的事项， 本协会的 “汽车工学手册”

属于对立的两个极端。 另外， 手册每十年左右修订一次， 以包含当代最新技术为指导思想不

断地进行更新， 而本系列丛书则侧重于这十年当中的技术进展。 再者， 本次发行正值日本汽

车技术协会开办 50 年之际， 具有划时代的意义。 本系列丛书基于以上多种背景原因而策划，
将会为今后的汽车工学、 技术， 以及工业的发展发挥积极的作用。

在本系列丛书发行之际， 我代表日本汽车技术协会向所有为本系列丛书提供协助的相关

人员， 以及各位执笔者所做出的努力和贡献表示衷心的感谢。

社团法人　 日本汽车技术协会

汽车技术经典书系出版委员会

委员长　 池上 询
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前　 　 言

基于大量的技术革新和相关人员的不懈努力， 汽车已经成为丰富社会生活的必需品。
现阶段汽车还没有完全普及， 无故障、 快速、 安全地到达目的地是人们重点关注的内

容， 目前与此相关的各方面性能已经可能很容易实现， 进一步提高汽车的舒适性成为很重要

的一个参考因素。 另一方面， 随着汽车的不断普及， 从环境保护的角度出发， 对汽车的车外

噪声等性能要求也越来越严格。
在汽车的舒适性， 特别是振动噪声相关的领域内， 多数场合需要具备基础工程理论知

识， 一般来讲， 作为研究对象的车身构造、 零部件， 会涉及多个知识领域， 常常需要进行逻

辑、 系统性的研究。 以前难以解决的问题， 在计算机技术的推动下， CAE、 分析技术、 测试

技术等都取得了巨大的进步， 并且还在不断发展当中。 接下来要做的是超越汽车安静性能，
根据顾客的喜好、 感受， 来研究什么样的声品质才是所需要的， 在更宽的范围内开展研究。

本书在以上背景的基础上， 旨在传递正确的技术信息， 邀请了多位活跃在技术第一线的

研究人员执笔。 另外， 对于每一个课题， 在从根本上加以理解的基础上， 通过反复解释， 各

章节之间虽然因为个人理解等原因而有所矛盾， 但是通过最大限度的调整， 力求自由地阐述

各人的观点是本系列丛书的编辑主旨。 因此， 单单一册书可能会有连贯性方面的缺陷， 但是

对于从事汽车振动噪声研究工作的读者们， 如果在振动噪声相关的基础知识、 最近的课题、
将来的技术展望等方面， 通过本书能够加深理解并有所帮助， 将是所有编者的荣幸。

最后， 对于百忙之中抽出宝贵时间参与本书编辑的各位编者们， 表示深深的谢意！

高波克治

Ⅳ



编者的话

本书是由日本汽车技术协会组织编写的 “汽车技术经典书系” 的第 11 分册 《自動車の
振動騒音低減技術》 翻译而来的。 本丛书的特点是对汽车设计、 测试、 模拟、 控制、 生产

等技术的细节描写深入而实用， 所有作者均具备汽车开发一线的实际工作经验， 尤其适合汽

车设计、 生产一线的工程师研读并应用于工程实践！ 本丛书虽然原版出版日期较早， 但因为

本丛书在编写时集聚了日本国内最优秀的专家， 使本丛书具有极高的权威性， 是日本汽车工

程技术人员必读图书， 故多次重印， 目前仍然热销。 非常希望这套丛书的引进出版能使读者

从本丛书的阅读中受益！ 本丛书由曾在日本丰田公司工作的刘显臣先生推荐， 也在此表示感

谢！
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第 1 章　 绪　 　 论

近年来， 提高乘坐舒适性成为汽车制造
商及购买者的追求目标， 特别是降低汽车的
振动噪声的呼声更高。 本来， 汽车的舒适性
是通过人的感觉来进行评价的， 所要求的水
平也因人而异、 因时而变。 汽车是日常生活
中不可缺少的工具， 降低汽车的振动噪声水
平已经成为一个专业领域。

本书所讲的不仅仅是针对车内乘员听到
的噪声， 对于社会环境的车外噪声也根据法
规对其进行限制， 而且有着逐年降低的趋势。

为此， 对于降低汽车振动噪声的研究从
很早以前就已经开始， 并且取得了飞速的发
展和显著的成果。 同时， 与振动噪声相对立
的操纵稳定性、 可靠性、 轻量化、 高速化等
性能指标也得到了保证。

另一方面， 最近随着汽车轻量化、 低成
本的要求以及高度的操纵稳定性、 安全性要
求等而采取的新材料、 新结构， 也产生了众
多的课题。 与以前相比， 控制振动噪声的技
术也得到了广泛的重视。

随着产品多样化发展， 汽车开发周期也
越来越短。 汽车的振动噪声是与众多的零部
件相关的综合性能， 预测技术相当重要，
CAE 方法得到了广泛的应用。

振动噪声近期的技术方面的特征， 是随
着电子学和计算机技术的进步而发展起来的
CAE 技术、 测试技术以及电子控制技术等，
且已取得了多方的技术革新。

根据 CAE 方法取得设计阶段的数据和
尺寸， 根据有限元方法 （FEM 法） 搭建数
以百万计单元的模型， 对其进行分析， 对振
动、 空气传播噪声等进行模拟， 这些技术的
预测精度和有效性成为重要的课题。 另外，
使用这些模拟技术进行合理、 最佳的设计，
即优化设计方法也取得了显著的成果。

在测试方面， 开发了以声源探查和声音的

可视化为首的实用性设备， 更高精度的测试结
果和测试方法也常有报告。 关于分析方法， 模
态分析已经应用到各种零部件以及车辆整体。

电子技术在防振动领域得到灵活应用，
以被动控制技术为基础的电子控制降振方
法， 以及主动控制产品也得到了一定范围内
的应用。 今后也会向更深层次的领域发展。

另外， 以前所开展的各种评价实验方
法， 要求进行更加严密的要因分析， 根据人
类的听觉进行评价的声品质问题也需要进行
更高层次的研究。 因此， 为了降低汽车的振
动噪声所采取的对策方案， 涉及丰富、 深度
的技术领域。

如上所述， 振动噪声领域的技术包含研
究阶段及实用阶段等各种各样的状态。 随着
需求的进一步提升， 基于计算机技术的飞快
进步一定会得到更深、 更高的发展。

在这种背景下， 在本汽车技术系列
《汽车振动噪声控制技术》 一卷中， 将向读
者介绍最新的技术， 致力于解决实际问题。
本书以实际案例为基础， 书中内容未必着眼
于将来可能普及的技术， 而是定位于现阶段
的技术， 至少是活跃在目前第一线的编著者
亲身所经历的案例或者发表的论文。

由于篇幅的关系， 无法详细说明的部分
请参考有关的文献。

在本书中也记载了振动中与噪声相关的
较高频率的振动问题， 以低频现象为主的乘
坐舒适性问题， 在汽车技术系列丛书的第 4
卷中加以详细阐述。

另外， 对于振动噪声相关的基础理论知
识， 特别是关于振动有很多的著作， 故本书
中只作简要介绍。 与汽车相关的一般常用试
验结构， 将在日本汽车技术会发行的 “汽
车技术手册” 中论述， 本书只从宏观上进
行概略介绍。
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第 2 章　 汽车振动噪声环境

2. 1　 提高声音环境的强烈需求

2. 1. 1　 提高乘坐舒适性： 高品质及环境安全

不论是以驾驶汽车为职业， 还是将汽车

作为交通工具的人， 都希望有一个更加舒适

的乘坐环境。 提高车辆的性能， 保证在日常

的使用过程中感觉不到任何不舒适， 那么最

应该受到重视的是振动噪声性能， 相信对于

这一点不会有任何的异议。 确保车内有一个

舒适的声音环境， 能缓解长时间乘车时的紧

张和疲劳， 预防事故的发生。 在高速行驶的

车辆内， 确保乘员之间能清晰交流， 以及欣

赏音乐等行为都是车辆应该提供的基本功能。
车内噪声水平已经得到了很好的控制， 首

先在高级汽车上应用的减振降噪技术， 如今在

普通的大众汽车上也已经得到了广泛的应用。
当车内噪声水平足够低时， 声音的品质

问题又暴露了出来。 不但是一些本质上的声

音， 一些异响、 令人感到不舒服的声音都已

经得到了很好的控制。 如下述的一些常见的

影响车内声音环境的现象， 已经通过各种各

样的研究得到了很好的控制。
1） 行驶噪声。
① 发动机： 发动机噪声、 冷却风扇噪

声、 气门噪声、 辅助机构噪声、 增压器噪

声、 传动带噪声、 进排气系统噪声。
② 驱动系统： 齿轮啮合噪声、 齿轮敲

击噪声、 主减速器噪声、 怠速敲击噪声。
③ 车身： 轰鸣噪声、 透射噪声、 路噪、

风噪、 石块撞击声、 异响。
2） 操作声。 车门关闭声、 空调声、 起

动机声、 辅助制动系统噪声、 开关声、 刮水

器声、 电动机声。
3） 音频设备。 声场控制。

2. 1. 2　 保护居住环境

汽车的保有量正在逐年增加。 虽然国家

不断地修建和维护道路， 但根据 1992 年设

在全国各处的道路监测点所提供的数据显

示， 未达到基准噪声环境的场所仍然占很高

的比例。
对作为噪声源的汽车采取更进一步降噪

措施的同时， 道路环境、 交通状况的改善等

综合措施也是非常必要的。
从保护居住环境的观点出发， 应取缔影

响更大的非法改装车辆， 因此汽车换装部件

的认证、 制止非法改装等方面的措施需要同

时开展。 同时， 夜间施工、 24 小时营业场

所， 虽然给工程、 生活带来了诸多的便利，
但是它们在深夜、 早晨所发出来的噪声， 也

给周边居民的生活带来了困扰， 这些也是保

护居住环境中重要的环节。

2. 2　 车内噪声环境的发展动向

2. 2. 1　 低噪声对象、 技术及轻量化

（1） 低噪声对象

降低车内噪声， 提高乘坐舒适性， 通过

实验、 解析方法确定噪声产生的原因， 并设

定合理的结构。 即通过对噪声现象的定量化

测试， 研究车辆及构成部件的特性， 借助模

拟工具， 以寻求最佳的结构状态， 并将其反

映到设计图纸上。 如图 2-1 所示。
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图 2-1　 汽车噪声改进流程中的主观感受的定量化

车辆构成部件的主要机械特征如下

所示：

构成要素的机械特征举例

发 动 机： 振动 -噪声辐射特性

悬置的振动隔断特性

排气系统： 振动 -噪声辐射特性

消声器的消声性能

驱动系统： 振动 -噪声辐射特性

啮合力

扭转振动特性

车　 　 身： 振动 -声学灵敏度

隔声特性

外部空气流动

底　 　 盘： 悬架的振动传递特性

轮胎的振动传递特性

轮胎胎纹噪声

（2） 降噪技术

为了实现降低噪声的目的， 正确查明振

动噪声产生的原因所必需的技术是非常必要

的。 查找振动噪声的激励源头、 确定传递路

径、 确定噪声的辐射体等各种技术已经被开

发出来。 首先， 为了查找振动噪声的激励源，
必须对振动噪声现象进行测试， 并进行高精

度的分析。 作为实验方法一种的模态分析，
是通过灵敏度分析正确掌握振动现象， 推定

产生原因。 为了确保模拟的精度， 解析所使

用的模型必须进行验证。
模拟技术比有限元法 （FEM）、 边界元

法 （BEM） 能够更有效地确定解决方案。 通

过试制实物的小比例模型， 以使问题再现，
通过实验方法得到正确的答案。 随着制作模

型技术的进步， 这种方法被证明是非常有效

的。 为了降低振动噪声， 需要对各个部位的

灵敏度进行分析， 以寻找最佳的构造， 另外，
有着良好隔声效果的新型隔声材料 （防振、
隔声、 吸声） 也得到了广泛的应用， 均能得

到良好的降噪效果。
而振动噪声的主动控制技术， 则彻底颠

覆了传统的减振降噪方法和策略。 它是一种

主动产生一种与原振动幅度相同而相位相反

的附加振动， 通过对原振动能量的衰减而实

现降低振动的方法。 虽然存在成本高等问题，
但均能显著地减振降噪。

（3） 轻量化

为了保护地球环境， 减少燃料消耗的呼

声越来越高， 另外， 减少机动车废气排放的

需求也日趋紧迫。 降低车辆自身的重量， 即

汽车轻量化， 正是实现上述要求的最佳途径。
但是对于振动噪声问题来说， 在实现车身轻

量化时， 一般均会使车身及主要零部件的固

有模态降低， 使隔声性能下降， 因此， 车辆
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轻量化与减振降噪课题是互相矛盾的。
为了解决这一问题， 以达到车辆振动噪

声性能与轻量化目标的最佳平衡， 最主要的

技术当属基于模拟分析的优化设计方法。 因

轻量化的需要而减弱的零部件的固有模态要

控制在允许范围内， 通过灵敏度分析将部分

零部件的部分结构去除， 对影响较大的部分

应给予必要的加强以控制应力的增加， 优化

选择零部件的形状、 材料， 在重量不增加的

情况下实现性能的提升。 另外， 还可以在实

施主动控制振动噪声的同时， 寻找对轻量化

有利的方案。

2. 2. 2　 提高声品质， 与感觉对应的评价指

标、 生理现象

（1） 声品质的感觉表现

为了打造舒适的声音环境， 在实现低噪

声化的同时， 如何提高声品质成为重要的课

题。 传统的以声压的高低来对车辆进行评价

的方式已经无法满足对声品质的评价。 为了

提高声品质评价的精度， 对声品质进行评价

时所使用的主观感受评价进行了更为科学和

实用性的定义。
通过 SD （Semantic Differential， 语义分

化） 法， 对代表声音性质的各种词语进行了

分类， 并用简单明了的词语对各种声音的主

要特征、 重要程度等进行了明确的表达 （见
表 2-1）。

以怠速时的声品质评价为例， 贡献量最

大的是第 1 主成分 （吵闹 clamorous）， 而对

第 2 主成分则使用类金属 （metallic）、 混浊

（thick） 等词汇进行表述 （图 2-2）。
（2） 声音再现模拟， 通过声音加工追求

舒适性

在对声音进行高精度的评价时， 为了确

保声音的再现， 经常使用现场录音并在室内

播放的方式对其进行评价。 另外， 当声压很

低但仍然感觉到不满意时， 可对声音的频率成

分进行数字过滤等方式进行任意变更。 当然，

表 2-1　 主观评价用语

序号 主观评价用语

1 　 柔和 （soft） ― 生硬 （hard）

2 　 清晰 （distinct） ― 迟钝 （dull）

3 　 吵闹 （clamorous） ― 安静 （quiet）

4 　 深邃 （deep） ― 类金属 （metallic）

5 　 清晰 （clear） ― 混浊 （thick）

6 　 强烈 （strong） ― 软弱 （weak）

7 　 轰鸣 （booming） ― 响亮 （ringing）

8 　 平静 （calm） ― 尖锐 （shrill）

9 　 和谐 （harmonic） ― 不和谐 （discordant）

10 　 愉快 （pleasant） ― 不愉快 （unpleasant）

11 　 强壮 （powerful） ― 不足 （unsatisfactory）

12 　 平滑 （flat） ― 咕噜咕噜 （rumbling）

13 　 低劣 （cheap） ― 高贵 （expensive）

14 　 平顺 （smooth） ― 刺耳 （harsh）

图 2-2　 怠速时车外噪声的主要成分

可对某些频域的声压成分适当提高， 以观察

其影响。 在车辆加速时使人感受到强烈力感

的声音、 机械的工作节拍声音、 活跃气氛的

高调声音等， 这些声音都是在某些情况下希

望能感受到的， 通过声音的加工来体现这些

特殊声音的存在， 也是汽车振动噪声设计的

课题之一。 而要想知道某种声音具体达到哪

种舒适程度才能让乘员感受到身心愉悦， 就

需要对声音进行多方的调试， 以谋求最佳的

效果。
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（3） 表现声品质的代用特征

对声音进行测试， 过去只能通过感觉才

能表现的声音的物理特性， 现在可以通过图

表或者曲线的方式来描述。 对声音的性质进

行可视化转换， 所表现的方法可以通过利用

计算机的高速数据处理能力成为现实。 举一

个典型的数值分析的例子， 在乘员耳边或者

其他指定的位置设置传声器， 对声音进行测

试， 再通过频率分析， 可以得到声压的瀑布

图 （图 2-3）、 声学灵敏度、 声学全息图等。
从这些结果中可以得到数值化的量， 据此可

以和主观感受的量值进行对比， 对二者的相

关性进行具体的研究。

图 2-3　 车内噪声的瀑布图

（4） 与感觉对应的评价指标例子

在对声音的嘈杂程度进行评价时， 通常

使用 A 计权特性。 但是， 当产生不适的声

音很多时， 特别是不连续的声音、 混杂的声

音、 变动的声音和尖锐的声音， 使用 A 计

权特性评价时就很难与主观感受保持良好的

一致性。
不同的人对某种声音所产生的感受可能

是不同的， 因此需要寻求一种适用于大多数

人的评价标准。 在不同的场合， 作为经常被

使 用 的 指 标 有 ABCDE 频 率 修 正 特 性

（weighting）、 响度 （loudness）、 等价噪声级

别 （Leq. ）、 会话妨碍级别 （PSIL）、 评价

噪声 级 别 （ PNL ）、 合 成 噪 声 暴 露 指 数

（CNEL） 等。
（5） 对生理现象的影响

声音的舒适、 不适是人体的生理现象所

反映出来的主观感觉。 对声音环境下的脑电

波、 心跳等进行测试， 对主观评价得到的感

觉量值和用数值所表现的声音特性进行相关

性调查， 生理现象和感觉量之间的对应关

系， 处于活跃状态下的脑电波种类 （频率

带）、 脑电波和心跳的波动 （1 / f）、 心跳的

变动 （HRV） 等所表现出来的关系……均

已汇总成研究报告。

2. 3　 车外噪声控制动向

2. 3. 1　 车外噪声控制对象、 降噪技术

（1） 声源

车外噪声的控制对象， 主要是指法规中

所指定的车辆通过噪声、 夜间或者清晨的怠

速噪声。 应该得到控制的车外噪声， 根据汽

车上具体噪声发生源头可以分为： 发动机噪

声、 驱动系统噪声、 排气噪声、 轮胎噪

声等。
发动机噪声包括发动机本体所发生的机

械噪声， 另外还有进气噪声、 冷却风扇噪

声等。
驱动系统噪声是从发动机传递过来的振

动， 通过离合器壳体、 变速器壳体等处辐射

出来的， 另外还包括齿轮啮合力矩所引起的

壳体的放射噪声。
排气系统噪声通常是通过消声器、 排气

管等处辐射出来的， 另外， 发动机的振动、
高温高压气流的脉动也可能成为噪声源。 排

气口直接发出来的排放噪声也有较高的

贡献。
（2） 控制方法

为了降低噪声， 首先需要考虑的是从噪

声的源头上加以控制， 还可以在噪声传递路

径上采取措施。 在实际操作中， 并不局限于
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某一种方法， 重要的是要根据实际情况， 分

析各种限制条件来采取最合适的解决方案。
常见的制约条件， 以发动机为例， 有废气排

放、 功率、 油耗以及其他的相关性能， 另外

还要考虑重量、 成本等因素。
降低噪声的有效途径， 是减小激振力，

或者设计出即使受到激励也难以辐射噪声的

结构。 为净化排放废气而设置的高压燃油喷

射系统会产生较大的激励， 必须通过适当的

结构优化以消除或者减弱其影响。
对噪声的遮蔽效果， 会因材料、 位置、

隔声结构等因素的不同而具有较大的差别。
在仔细调查噪声特性的基础上， 采取最合理

的隔声方案， 在控制噪声的同时， 还可以实

现轻量化目标。 应在不改变部件的基础构

造， 并且对汽车的其他性能不产生影响的前

提下， 寻找最佳的改良措施。
（3） 发动机噪声改良

为了降低发动机产生的空气传播噪声，

以及因为发动机振动而产生的结构传播噪

声， 可对发动机气缸内的气体燃烧过程进行

改良， 使缸内的高温高压气体产生的冲击变

得更加平稳， 也可对受到冲击而容易辐射噪

声的部位的振动特性进行优化。 同时， 也可

通过减小活塞的上下运动、 曲轴的旋转运动

所带来的激励， 或者通过专门的减振机构设

计来降低发动机自身的振动。 以上措施都是

改进发动机噪声常用的有效方法。
（4） 降低放射噪声

为了降低发动机、 驱动系统、 排气系统

零部件表面所产生的放射噪声， 不仅仅要降

低产生振动的激励， 还要对结构的振动特性

加以改良。 这样， 即使结构受到激励， 也难

以产生放射噪声。 通过模拟计算， 对发动机

缸体、 油底壳等的表面所产生的噪声进行预

测， 使用结构优化方法， 使上述结构达到轻

量化的同时， 还可以实现最佳的振动特性

（图 2-4）。

图 2-4　 扭转模态灵敏度分布

（5） 降低排气噪声

根据对消声器声音衰减特性的精确模

拟， 在不增大排气阻抗的前提下， 来降低通

过消声器以后的排气口噪声。 另外， 在排气

口附近设置相位相差 180°的主动声源， 利

用主动控制方式来降低排气噪声， 也是非常

有效的方法 （图 2-5）。
（6） 降低轮胎噪声

随着测试技术、 理论计算、 模拟技术的

进步， 轮胎噪声的产生原理已经明确。 通过
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图 2-5　 主动控制排气消声器

对轮胎胎纹的改进、 轮胎材料的变更等措

施， 轮胎噪声已经得到了有效的控制。 而车

辆在行驶时轮胎噪声对整体噪声的贡献很

大， 需要结合路面改进等综合措施来解决轮

胎噪声 （图 2-6）。
（7） 测试技术、 解析技术、 模拟技术

随着测试技术、 解析技术的进步， 声音

现象已经得到了很好的理解。 通过声学全息

技术对声源的探查， 并结合边界元等声场解

析技术， 可以有效地对汽车噪声加以控制

（参照图 4-24）。

图 2-6　 低噪声轮胎的影响因素

2. 3. 2　 道路表面构造变更

众所周知， 道路表面的形状和状态对轮

胎噪声有着非常大的影响。 在进行法规测试

时， 需要对路面加以规定， 以明确测取轮胎

单体噪声并对其进行评价。
当车辆在具有排水功能的铺装路面上行

驶时， 所产生的噪声水平相对较低， 因此，
以改良路面来降低车辆行驶时的车外噪声为

目的的研究正在开展当中。 道路结构、 表面

形状、 铺装材料、 表面粗糙程度等参数都会

影响路面的吸声率， 而且随着使用时间的增

加会产生特性变更， 这些都是研究路面噪声

时必须要考虑的因素。

2. 3. 3　 交通流控制

当汽车噪声控制对环境噪声的改善效果

达到极限时， 必须对道路上的交通流进行控

制以实现整体环境噪声的改善。
在车流较大的区域、 车辆经常加速 /减

速的区域设置隔声墙， 设置道路标识以控制

车速， 限制汽车的加减速等， 都是保证交通

顺畅、 避免交通堵塞、 治理道路噪声的有效

措施。

2. 4　 法规动向

2. 4. 1　 新车、 旧车、 非法改装车

环境噪声随着汽车的低噪声化设计而逐渐
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得到了改善。 作为噪声的源头， 包括新车、 旧

车和非法改装车等几大类。 新车的噪声控制是

通过认证实验时的测试， 或者汽车制造商的质

量管理来实现的。 旧车则是对排气系统的更换

部件进行认证制度。 而对于一些非法改装汽

车， 则是通过查看是否装备了未通过认证的非

法部件、 道路上的近点排气噪声测试、 强制取

缔非法改装车等措施来加以控制。

2. 4. 2　 各国的法规、 试验方法的协调

为了降低环境噪声， 各个国家都对汽车

的行驶噪声进行了强化控制。 到 1997 年，
日本共发布了 3 版乘用车、 商用车的噪声法

规。 在欧洲， 和排放法规一样， 通过 EC 法

规大幅强化噪声环境管理。
噪声法规中所规定的噪声测试方法， 日

本、 欧洲、 美国等国家的方法都有所不同，
无法对法规的各项指标进行直接的对比。 日

本的测试方法， 主要体现了对进口汽车审查

的合理性。 即使使用欧洲的认证实验方法，
各个国家对其实验方法的解释也不尽相同。
基于上述各个国家噪声认证实验法规的混

乱， 期待将来出台统一协调的法规。

2. 4. 3　 今后的动向

现今的城市正在逐渐扩大， 人与汽车共

同生存在城市中， 必须要对城市的噪声环境

加以保护和控制。 因此， 出台更为严格的噪

声法规， 并采取各种行之有效的改进措施是

非常重要的， 如强化车辆本身的行驶噪声控

制， 加强对非法改装车的取缔， 改善道路交

通状态等。 另外， 从车辆的使用者本身出

发， 也应该采取积极的措施， 通过多方共同

的努力， 来改善噪声环境。
作为汽车制造商改善噪声环境的技术革新

的重要一步， 降低排放噪声， 开发低噪声的电

动汽车、 混合动力汽车等正在紧张进行中， 当

务之急是加快研制， 尽快使这些新产品大范围

地投入使用。 而对于道路建设的改善， 则包括

修建高速公路、 改善道路形状、 铺装材料等。
改变交通、 运输模式， 使用效率更高、 噪声更

低的水路运输， 也逐渐受到了重视。

2. 5　 汽车振动噪声现象

2. 5. 1　 现象的种类、 发生原理

汽车振动噪声是多种问题组合在一起而

出现的复杂的现象。
例如， 当乘坐在噪声比较高的车内时，

人们一般用 “这辆车的发动机很吵” 等类似

的语句来描述。 但是， 实际上汽车的噪声除

了发动机以外， 还包含其他各种噪声源。 即

使是同一款发动机， 因传递系统的不同， 最

终感受到的噪声也是有区别的。
因此， 为了制造安静、 振动小的汽车， 应

对 “吵闹、 不舒服” 等与感觉相关的现象进

行分类， 查明问题所在的领域及主要产生原

因， 力图从原理上分析问题是如何发生的。
对振动噪声的发生原理进行简要的概

括， 如图 2-7 所示。

图 2-7　 振动噪声发生原理
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实际中的激励源和传递路径， 是由多个

部位通过多种方式组合在一起而成的。

2. 5. 2　 激励源

表 2-2 中所列为汽车的振动噪声常见的

激励源。

表 2-2　 汽车主要激励源

发生部位 发生原因

　 动力总成

• 发动机

• 变速器

• 离合器

　 转矩变动

　 爆发压力

　 流体脉动、 流动

　 齿轮啮合、 敲击

　 旋转结构的惯性力

　 摩擦力变动

　 辅助机构振动

　 燃烧不均

　 滑动部位的间隙

　 传动轴

　 驱动轴

　 不平衡

　 转向节的不等速性

　 驱动桥 　 齿轮啮合、 敲击

轮胎
　 不平衡

　 形状不均

外部
　 空气乱流

　 路面凹凸不平

在道路上行驶的汽车会受到多种激励源

的作用， 而每种激励源都有各自不同的易发

生振动噪声问题的行驶条件或者频率特征，
根据对各种振动噪声现象调查研究， 根据所

发生的振动噪声问题所在的频率范围， 基本

上可以锁定激励源的所在。
按照激励源的特性可以大致分为四种。

在对各个现象按照振动系统来进行评价的基

础上， 根据强制振动、 自由振动、 自励振动

等的振动形态和对象频率的不同， 来精确识

别和处理。
1） 连续强制力 （特定频率）。 转矩变

动、 惯性力、 齿轮啮合力、 不平衡力、 转向

节的不等速性。
2） 连续强制力 （随机、 脉冲）。 空气

乱流、 路面的凸凹不平、 爆发压力。

3） 脉冲激励。 路面的凸凹不平 （段

差、 突起） 等。
4） 阶跃激励。 过渡转矩变动、 过渡摩

擦力变动等。
当需要降低某些振动噪声时， 最根本的

方法是从激励源上采取措施以降低激振力。
因此， 需要了解各个激励的产生原理。

2. 5. 3　 传递系统

（1） 传递路径

对于某一种激励源， 经常存在多条传递

路径。
虽然可以从某种程度上确定有代表性的

传递路径， 但是有时从特殊的路径传递而来

的振动、 噪声， 必须要考虑与激励源相连接

的所有部位。
关于噪声的传递系统， 不仅要考虑噪声

到车身各个部位的振动传递系统， 还要考虑

从车身的各个部位到声学评价点之间的声学

传递系统， 因此是有一定难度的。
因此， 在查找车身传递系统时， 在多个

传递系统中找出贡献量最大的那一个， 是十

分重要的。
（2） 传递系统的代表原因

作为传递系统的特性， 决定振动和噪声

的优劣程度的原因是多种多样的， 其中有代

表性的如下：
1） 防振特性： 发动机悬置、 悬置防振

支撑部位的防振性。 对防振范围的下限频率

（约为刚体共振的 1. 4 倍） 进行调整， 选择

合适的弹簧刚度。
2） 共振频率： 传递系统的各个构成部件

的共振模态。 当在同一个频率范围内存在多个

部件具有相同或相近的共振模态时， 或者与激

励源的频率一致时， 很容易出现共振问题。
3） 衰减特性： 各个部件的共振衰减性

能。 通过对共振时产生的过大振幅加以控

制， 对几乎没有衰减性能的车身板件粘贴减

振材料， 可以对辐射噪声进行有效的控制。
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4） 刚度： 激振力传递部位的刚度。 提

高受到激励的部位的刚度， 可以在较宽的频

率范围内对振动传递度加以改善。
5） 隔声性能： 针对空气传播噪声 （发

动机噪声、 轮胎噪声、 排气噪声等） 的隔

声性能。 一般在声源的附近进行吸音处理会

得到较好的降噪效果。
6） 动态吸振器 （ Dynamic Damper）：

以降低特定的频率的振动为目的的附加的振

动系统。 通过对安装部位和重量的调整， 可

以达到明显的减振降噪效果。
（3） 轰鸣噪声的传递路径

汽车的噪声问题有代表性的例子是搭载 4
缸发动机的车辆因发动机 2 次旋转激励而引起

的轰鸣噪声。 其传递路径如图 2-8 所示。

图 2-8　 4 缸发动机振动噪声传递路径

对于这种针对某一种噪声现象存在多条传

递路径的情况， 与其相关的部件可能会有很多，
对传递路径的改善需要有高度的技术要求。

（4） 传递路径的特性改进

如前所述， 降低振动噪声的根本是从激

励源上采取措施以降低激振力。 因此， 降低

激振力是解决振动噪声最基本的一种方法。
对于某些关联多个传递路径的部位， 对

其特性进行改良后， 有时可能对多种现象都

能有所改善。 特别是对与几乎所有现象相关

的车身来说， 通过振动特性优化后， 可能会

改善多数的振动噪声问题。 也就是说， 车身

的振动噪声特性优化是关键。
（5） 振动传递系统构成部分的特性

从振动噪声的传递系统来看， 构成汽车

的所有零部件都可能会成为某种振动噪声传

递系统中的一部分。 在进行零部件设计时，
在该零部件原始功能的基础上， 应考虑与其

可能相关的振动噪声现象， 了解其在传递系

统中所占的贡献。
（6） 构成部件的规格选择

对于传递系统， 如果追求每个部件应该

具备的规格， 则需要顾及每种现象的不同特

性。 对于一些相反的性能， 在设计时如何考

虑平衡相对立的性能， 是重点中的重点。
这些不仅仅局限于振动噪声所涉及的问

题， 还有一些问题可能会与汽车所追求的各

种性能及重量、 成本等最基本的要素相关。
在提高汽车性能的要求中， 尽可能多地满足

规格、 特性等的选择， 成为重要的课题。

2. 5. 4　 车内噪声现象

车内噪声是指坐在车内时能听到的噪

声， 有很多、 很细的分类方法， 下面对其中

具有代表性的加以介绍。
从各种现象的命名， 即人对各种各样的

噪声的称呼看， 有很多种噪声是根据其发生

原理来命名的。 本节所用名称均引用汽车技

术协会振动噪声委员会编集的 《汽车拟音

调查报告》 （表 2-3）。
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表 2-3　 车内噪声现象与表现

分类 现象 拟音、 拟态语表现

发
动
机

乘用车

　 活塞敲缸声 　 咔嗒咔嗒

　 发动机噪声 　 吭 -
　 发动机噪声、 振动 （曲轴系共振） 　 吭 - 、 咕噜咕噜

　 加速时动力总成噪声 　 咕噜

　 发动机噪声 　 咕噜咕噜

　 发动机噪声 　 杠杠 （gao - ）、 咕噜咕噜

　 轰鸣声 　 嗡嗡

　 破碎声 　 哗啦哗啦

　 进气系噪声 　 砰砰 （bong - ）
　 正时带共振声 　 嗡嗡

　 发动机正时带啮合声 　 咻 （hiu - ）、 咵咵 （kuakua - ）
　 正时带啮合声 　 轰轰 （hiong - ）、 呼呼

　 链条声 　 轰轰 （hiong - ）、 呼呼

　 正时齿轮撞击声 　 嘎啦 （gala - ）
　 喷嘴声 　 噼哩噼哩 （piqi- piqi - ）
　 喷嘴噪声 　 吱吱 （qi- qi - ）
　 机油泵声 　 呜 -
　 电动风扇声 　 嘣嘣 （bong - ）
　 发电机声 　 轰轰 （hiong - ）
　 增压器声 　 轰轰 （hiong - ）
　 增压器颤动声 　 吧唧吧唧

　 燃油泵声 　 嗡嗡

　 气门落座声 　 滴滴嗒嗒

商用车

　 起动机声 　 轰轰 （hiong - ）
　 冷却风扇声 　 砰砰 （bong - ）
　 发动机燃烧噪声 　 吭 -
　 增压器风门吹笛子声 　 噼噼 （pi - ）
　 发动机声 （燃烧） 　 咔啦咔啦

　 发动机正时齿轮声 　 噼噼 （pi - ）
　 增压器涡轮声 　 轰轰 （hiong - ）、 呼呼

　 喷油泵声 　 吱吱 （qiqi - ）
　 增压器声 　 轰轰 （hiong - ）
　 室内轰鸣声 　 嗡嗡

　 排气制动起动时轰鸣声 　 嗡嗡

　 进气噪声 　 嗡嗡

　 进气噪声 　 嘣嘣 （bong - ）

变
速
器

乘用车

　 变速器壳体放射声 　 嘎啦、 轰轰 （hiong - ）、 噼噼 （pi - ）
　 变速器齿轮打齿声 　 嘎啦

　 驻车拉索传递声 　 刷啦刷啦

　 主动、 被动齿轮啮合声 　 轰轰 （hiong - ）、 呼呼

　 齿轮啮合声 　 嗒嗒

　 A / T 差拍声 　 嗡嗡

　 齿轮声 　 空空

　 驱动系统噪声 　 咔嗒咔嗒

商用车

　 怠速变速器敲击声 　 嘎啦

　 驱动系统 　 哗啦哗啦

　 变速器 　 嗒嗒

　 变速器操作声 　 咯吱咯吱
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（续）

分类 现象 拟音、 拟态语表现

动
力
传
动
系
统

乘用车

　 主减速器噪声 　 呼呼 （kuku - ）
　 主减速器壳体放射噪声 　 嗡嗡声

　 4WD 驱动系统嗒嗒敲打声 　 嗒嗒声

　 主减速器齿轮啮合噪声 　 嗒嗒声

　 主减速器异响 　 咔嗒咔嗒

　 离合器嗒嗒声 　 嗒嗒声

　 离合器拉索传递的前围板放射噪声 　 嗡嗡声

　 驱动系统噪声 　 咔嗒咔嗒、 嗒嗒、 砰砰

商用车

　 离合器噪声 　 嗒嗒

　 主减速器齿轮噪声 　 嗒嗒

　 离合器接触异响 　 啪啪

　 串联式悬架异响 　 砰砰

　 主减速器壳体放射噪声 　 咔嗒咔嗒

　 传动轴放射噪声 　 嗡嗡

　 终级齿轮冲击声 　 嗒嗒

　 传动轴交叉角引起的噪声 　 嗡嗡

　 传动轴不平衡轰鸣声 　 嗡嗡

　 离合器踏板振动、 噪声 　 突突

　 终级齿轮噪声 　 嗒嗒

　 驱动系统扭转共振 　 嗒嗒

排
气
系
统

乘用车

　 排气系统气流噪声 　 沙沙

　 排气系统噪声、 冲击波 　 砰砰

　 排气系统噪声、 干涉声 　 沙沙

　 排气冲击波声 　 砰砰

　 排气声 　 啪啪

　 排气系统放射噪声 　 嘣嘣

　 排气吐出声 　 砰砰

　 主消声器外壁放射噪声 　 嗡嗡

　 排气系统滑动声 　 沙沙

　 排气噪声、 万向节转动声 　 喀喀

商用车

　 主消声器 　 吹笛

　 排气制动声 　 嘣嘣

　 排气制动作动器噪声 　 啪啪

制
动
系
统

乘用车

　 制动尖叫 　 啸叫

　 制动啸叫 　 啸叫

　 制动部件共振声 　 吱吱

　 制动放射噪声 　 嗡嗡

商用车

　 制动啸叫 　 啸叫

　 空气压缩机动作声 　 嘣嘣

　 制动踏板操作声 　 啪啪

风
噪
声

乘用车
　 风摩擦声 　 轰轰 （Hiong - ）、 沙沙、 呼呼

　 风噪声 　 轰轰 （Hiong - ）、 呼呼

商用车 　 风摩擦声 　 轰轰 （Hiong - ）、 沙沙

轮
胎

乘用车
　 溅水声 　 啪啪

　 路面噪声 　 沙沙

商用车

　 轮胎噪声 （lug tire） 　 嗡嗡
　 轮胎噪声 （lug pattern noise） 　 啪啪
　 轮胎噪声 （lug pattern） 　 啪啪
　 轮胎摩擦声 　 沙沙
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（续）

分类 现象 拟音、 拟态语表现

其
他

乘用车

　 空调压缩机动作声 　 嗒嗒
　 空调压缩机压缩声 　 嗡嗡
　 发动机、 变速器振动引起的板件放射声 　 嗡嗡
　 破碎声 　 咔咔
　 油箱内燃料晃动声 　 哗啦哗啦
　 转向泵噪声 　 嗡嗡

商
用
车

　 空调压缩机噪声 　 咔嗒咔嗒
　 空气排出声 　 砰砰
　 转向泵噪声 　 嗡嗡
　 变速杆操作声 　 嗒嗒
　 空气干燥机噪声 　 沙沙
　 空调压缩机噪声 　 嗡嗡

虽然每种主要的噪声现象都有与其对应

的拟音词语， 但是需要理解众多的噪声现

象， 以及更多的传递系统的存在。
噪声具有 “隔声效果” 特性。 在嘈杂的

环境中由于隔声而没有被听到的噪声， 当环

境噪声变得安静时就会被听到。 为了制造安

静、 舒适的汽车产品， 需要了解汽车受到的

众多的影响因素。

2. 5. 5　 车外噪声现象

车外噪声是按照法规的规定项目进行检测

的。 各个国家的法规内容虽然是不尽相同的，
但是总结起大体可以分为表 2-4 所示的几种。

车外噪声作为噪声法规需要评价的内容

之一， 而构成车外噪声的因素却有很多。 如

果对这些相关因素进行分类， 大体上可以分

为以下几种。
1） 发动机噪声。

表 2-4　 试验方法

试验状态 试验方法

行驶噪声

　 加速行驶噪声

　 ISO - 362
　 SAE - J986
　 SAE - J366 等

定置噪声

　 近场排气噪声
　 ISO - 5130 等

　 车辆侧面、 后面噪声
　 TRIAS 20
　 EECR 9 等

2） 排气噪声 （排放噪声、 辐射噪声）。
3） 进气噪声 （吸气噪声、 辐射噪声）。
4） 冷却风扇噪声。
5） 驱动系统噪声 （如变速器）。
6） 轮胎噪声。
7） 风噪。
除此之外， 柴油机怠速时的噪声和车外

的排气噪声的音色等有时也会出现问题。 为
了提高汽车产品的性能以及保护环境， 需要
对这些问题加以解决。

参 考 文 献
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第 3 章　 振动噪声的评价方法

3. 1　 前言

为了降低振动噪声， 需要了解发生原

理， 确认解决方案的效果， 或者实施以性能

比较为目的的各种各样试验、 评价。 关于汽

车振动噪声的试验、 评价方法， 将在 《汽
车技术手册》 中系统阐述， 本书中， 仅对

近期开发的、 或者技术手册中没有记载的内

容加以叙述。
由于汽车的振动噪声是与相当多的激励

源和传递路径相关的， 需要掌握车内噪声的

各个可能的原因的贡献量， 并针对不同的原

因来采取适当的解决措施。 在本节中， 将对

贡献量的分析方法加以说明， 而分析方法有

很多种， 近年来随着计算机技术的飞速发

展， 均取得了显著的进步。
近年来， 随着对汽车乘坐舒适性、 高级

化发展的需求的不断提高， 各汽车制造商生

产出来的产品也越来越安静。 由于声音是人

的感觉器官直接感受到的信息， 单单降低噪

声的幅度是无法实现舒适性目的的。 因此，
需要开展各种各样的声品质评价并采取必要

的改善措施。 而其中不仅仅是针对使乘员感

觉到不舒适的声音， 还要在改善汽车在顾客

心中的印象， 以及根据驾驶喜好而提供合适

的产品等方面下工夫。 在对声品质评价、 解

决方法等基本内容进行说明后， 还会列举最

近公布的一些研究事例和整改报告。

3. 2　 试验与评价

为了降低汽车振动噪声而开展的试验，
大致上可以分为对汽车性能进行评价的实车

振动、 噪声试验和为了掌握汽车构成部件的

振动、 噪声特性而开展的试验。

实车的振动噪声现象是非常复杂的， 可

能会涉及各种各样的零部件， 找到正确的解

决方法是有一定难度的。 因此， 对各个零部

件开展的试验、 评价可能会有很多轮次。 此

处对一些有效的试验、 评价方法加以说明。

3. 2. 1 　 动力总成的多点激励法振动解析

试验

为了求得动力总成的振动特性， 通常有

单点激励法和多点激励法两种。 多点激励法

是指在动力总成的多个位置激励， 力求能同

时将动力总成的所有模态激励起来。 以下以

直列 6 缸发动机的激励试验方法的单点激励

法和多点激励法进行对比论述。
（1） 激励点的选择

在动力总成的激励试验及振动特性分析

时， 对实机振动现象进行解析， 基于试验结

果来选择激励点是很必要的。 本次试验中，
对运行中的直列 6 缸发动机的振动进行测

试， 发现缸内气体爆发后第 1 缸和第 6 缸

（发动机两端的气缸） 位置的振动幅度最

大。 同时， 这两处位置的主轴颈的运动量也

最大。 另外， 在做功行程时， 主轴承盖出现

上下方向的振动， 微小的时间延迟后发生缸

体的前后方向振动， 可以认为动力总成的振

动是受气体爆发压力作用在主轴承上以后发

生的。
从以上试验现象可以了解到， 发动机两

端的气缸当活塞处于上止点位置时， 有激励

作用在连杆的大端位置。
（2） 激励试验方法

图 3-1 为激励试验状况说明。 直列 6 缸

发动机、 变速器、 传动轴按照与实车相同的

悬置支撑， 机油泵、 曲轴带轮、 飞轮、 进气
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图 3-1　 动力总成的激振试验

歧管等辅助机构正常装配， 使第 1 缸和第 6
缸活塞处于上止点位置。 当进行单点激励试

验时， 对第 1 缸或者第 6 缸的连杆大端以一

定的激励进行正弦激励扫描。 多点激励试验

时， 对第 1 缸和第 6 缸的连杆大端位置进行

无相关的冲击激励。 将信号发生器同其解信

号进行汇总后读入到振动响应的模态解析装

置内。 另外， 激励是通过油压机构实现的。
对于两点激励试验， 如果两个激励之间

的相关性越高， 激励的行列式将产生特异，
将无法求得频率响应结果， 有研究认为这是

由于激励的测试误差增加而造成的。 在试验

中， 由于本试验中连杆大端部位和曲轴主轴

颈之间存在油膜， 产生共振时对相关的较差

高的反力的测试有很大的难度， 如果将激励

之间的相关控制在 0. 1 以下， 那么由于激励

之间的相关性而产生的频率响应结果误差就

会很低。
图 3-2 是将 180 ～ 350Hz 范围内的各个

振动模态的相位改变 180°以后的例子。 单

点激励中对第 1 缸进行激励时， 飞轮盘难以

出现振动， 310Hz 附近的动力总成的弯曲模

态 （mode④） 没有被激励起来， 对第 6 缸

激励时， 起动机未出现振动， 230Hz 附近的

动力总成的扭转模态 （mode②） 没有被激

励起来。 如上所述， 对于这种单点激励试验

方法， 通常会因激励位置的不同， 有些模态

无法被激励起来。 而多点激励则不同， 如图

3-2 所示的振动模态则被同时激励起来了。
虽然提高了相关性函数和相反性精度， 但是

多点激励法相对于单点激励法而言， 动力总

成的全体更容易被激励起来， 激励能量能有

效地分布到动力试验对象上， 局部的非线性

及异常噪声被控制在非常小的程度， 同时，
试验周期也大大缩短。

3. 2. 2　 发动机扭转振动的测试和解析

发动机的高功率输出和低噪声化技术，
如凸轮轴的多量化、 平衡轴及机械式增压

器， 这样就造成当轴旋转时容易产生扭转振

动的部位明显增多。 其结果是， 因间隔燃烧

而产生的曲轴角速度变动， 或者伴随着凸轮

轴的驱动而产生的转矩变动， 从而产生各种

各样的旋转振动问题。 为了解决类似的问

题， 必须对扭转振动进行测试。 接下来， 对

扭转振动的测试方法和测试原理进行说明。
（1） 一般的解析方法

扭转振动通常用角位移的阶常微分方程

式来表示， 在解明扭转振动现象过程中， 必

须对因各个惯性矩的扭转振动而产生的角位

移或者角速度变动、 角加速度变动等进行测

试。 但是， 直接测试角位移或者角加速度是

非常困难的。 因此， 通常是对旋转轴的角速

度进行测试， 根据求得的其变动量来进行

分析。
作为角速度变动的测试方法， 一般在旋

转轴的圆周方向上加工出一些等间距的沟横

槽， 当轴旋转时， 对沟槽的通过时间进行测

试， 从各自的平均时间的偏差来推算出角速
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图 3-2　 激励起来的模态和固有频率 （180 ～ 350Hz）

度。 测试通过时间可以使用电磁传感器、 光

电传感器。 图 3-3 为电磁传感器的测试

例子。

图 3-3　 角速度变动的测试方法和原理

通常， 使用电磁传感器进行测试时， 从

传感器中输出的正弦曲线波， 对该曲线的一

个循环的时间进行测试， 通过式 （3. 1） 可

以计算出瞬间的角速度 （正确的说法是通

过 1 个齿轮间隔时的平均角速度）。
dθ
dt =

Δθ
Δti

= 2π
N · 1

ti +1 - ti
（3. 1）

式中， N 为齿数。

从理论上来讲， 齿数越多， 则 Δti 越

小， 从而测试精度越高， 但是实际上的齿数

是有限制的。
Δθ / Δti 可以按照式 （3. 2） 的形式分成

平均成分和变动成分两部分， 而其中的变动

成分则会造成扭转振动的问题。
Δθ
Δti

= Δθ
Δti[ ]

ave
+ Δθ

Δti[ ]
var

（3. 2）

对这个角速度变动， 通过傅里叶变换进

行频率分析、 阶次跟踪分析等， 就可以得到

其中的特征， 从而实现对问题的分析。
（2） 扭转角的解析方法

最近的发动机由于采取了降噪措施， 安

装扭转减振器的机型有很多。 在减振器上使

用橡胶件等减振单元， 出现了对橡胶件等较

大的扭转量进行测试的情况。 此处， 采用对

2 点角速度测试结果的角速度差的积分来进

行分析的方法。
轴的扭转角 α 等于角位移的差， 按照

式 （3. 3） 来求得。
α = θ1 - θ2 （3. 3）

上式中的下标为各自的角速度测试位置。
角位移可以通过式 （3. 4）， 即通过对

角速度变动的积分求得：
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θ = ∫t2
t1

dθ
dt[ ]

var
dt = θ0 + ∑

n

i = 1

Δθ
Δti

[ ]
var

·Δti

（3. 4）
式中， θ0 为初始值。

如果根据式 （3. 3） 要求得扭转的绝对

值， 则初始扭转角 α0 必须为已知。
作为电磁传感器的特性， 当齿轮的旋转

速度低于某个值时则无法得到输出结果。 因

此， 为了求得发动机旋转过程中的扭转角的

绝对值， 必须设定初始值。 因此， 根据对齿

轮的识别， 检测出齿轮对时间偏差， 进而求

得初始扭转量 （图 3-4）。

图 3-4　 扭转角的测试原理

3. 2. 3 　 手动变速器怠速噪声的台架解析

方法

以下介绍手动变速器怠速噪声的台架评

价试验方法。 这里是指手动变速器 （以下

简称为 MT） 在发动机怠速运转时， 空档齿

轮、 离合器连接状态时从变速器发出来的声

音 （以下称为中立音）。
（1） 台架试验目标

1） 图 3-5 的原理说明中的粗线所示的

问题再现。
2） 尽可能使用简单的试验装置。
3） 掌握中立音的激励源， 即发动机的

特性 （爆发 1 次旋转变动）、 作为衰减系统

的离合器特性 （振动传递率）、 作为发声体

的 MT 特性等。
4） 对第 3） 项中确认的各项特性进行

适当的调整， 例如为了实现齿轮敲击声达到

某个目标值以下， 如何设定发动机的爆发 1
次旋转变动、 离合器的振动传递率等参数。

（2） 试验方法

以油压式扭转激励装置 （以下称为激

图 3-5　 中立音的发生原理

振器） 代替发动机。 激振器的优点是可以

任意改变旋转速度变动条件， 作为激励源的

发动机的爆发 1 次旋转变动相当的角速度变

动以正弦波的形式发生。
另外一方面， 在经过作为衰减系统的离

合器以后， 与旋转变动相当的角速度变动，
可以通过安装在 MT 的输入轴上的加速度计

测得圆周方向上的加速度。
同时， MT 的近点噪声也可以通过安装

在 MT 侧面的传声器测得。
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（3） 试验装置

制作一个 6 面用玻璃纤维等吸声材料围

起来的简易无音箱， 将作为试验对象的离合

器及 MT 放置在其中， 激振器布置在无音箱

外部。 这样， 就可以将 MT 自身以外的噪声

（图 3-5 中的③） 完全隔离开来。

3. 2. 4　 风振颤声试验方法

在风噪声中， 将行驶中的汽车的天窗或

者车门玻璃打开， 这时就可能发生数十赫兹

的脉动噪声， 即风振颤声。 该噪声有时能达

到 120dB 以上， 对乘员的舒适性有非常大

的妨碍。 为了了解这种噪声的发生原理， 使

用图 3-6 所示的模型进行风洞试验。 开口部

的尺寸与空腔的容积之比与平均乘用车的天

窗与车厢内容积的比， 或者边界层厚度与开

口部长度的比与乘用车的天窗部位几乎是一

致的。

图 3-6　 风洞试验模型 （单位： mm）

传声器设置在空腔内， 另外热线风速计

按照主流测试用和开口部的风速变动测试用

进行设置， 所记录的声压和速度数据通过

FFT 进行分析。 基于以上试验， 风振颤声的

峰值频率和流速， 或者峰值声压幅值和流速

的关系就可以分析了。
使用导风板是防止风振颤声的有效方

法。 图 3-6 中所示的是根据风洞模型所进行

的导风板的高度与声压级的关系， 当导风板

的高度是开口长度的 20% 以上时， 风振颤

声可以得到大幅的控制。

3. 2. 5　 悬置衬套类的振动特性试验

为隔离发动机振动、 簧下振动采用了各

种防振橡胶 （衬套）， 本节对其静刚度特性

和动刚度特性的评价试验方法进行说明。
如图 3-7 所示， 利用电路控制的油压驱

动进行动态特性试验。 本试验装置中， 是在

测试样件的下部激励， 可以测得加速度、 速

度、 位移、 载荷等参数， 通过恒温槽还可以

设定各种各样的温度。 开始操作时， 将试验

样件固定好， 一边观看 CRT 画面， 一边对

必要的设定项目以对话方式进行输入， 自动

完成各个特性的测试。
悬架衬套的静刚度特性和动刚度特性的

测试结果如图 3-8 所示。

3. 2. 6　 防振材料评价试验

车身的很多板件上粘贴了各种各样的防

振材料 （阻尼板）。 防振材料通常以损失系

数来表达其防振性能， 而防振材料的评价试

验方法， 是按照 JIS 《防振钢板振动衰减特

性试验方法》 来进行的， 或者按照防振材

料委员会的研究报告书 《防振特性测试方

法之比较分析—防振钢板》 中所归类的方

法。 本书以后者为基础进行说明。
（1） 单板梁

如图 3-9 所示， 将试验样件的单侧用台

虎钳等工具固定住， 另一端用非接触式电磁

激振器进行弯曲激励。 激振器的激励信号为

宽频带随机波、 正弦扫描波。 这些激励信号

和非接触式速度计 （或者非接触式位移计）
检测到的信号， 通过 FFT 分析， 计算得到频
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图 3-7　 油压伺服动特性试验装置

图 3-8　 刚度特性试验结果示例

a） 静刚度特性　 b） 动刚度特性

率响应函数 （响应信号 /激励信号）， 从结

果的波形峰值中通过半幅值法， 最终得到损

失系数。
（2） 中央激励法

如图 3-9 所示， 在试验样件的中央位置

用电动型激振器进行弯曲激励。 激振器的激

励信号为宽频带随机波、 正弦扫描波。 利用

电动型激振器和试验样件之间安装的阻抗探

头测得激励信号 F 和加速度响应信号 A， 通

过 FFT 分析， 计算得到频率响应函数， 从

结果的波形峰值中通过半幅值法， 最终得到

损失系数。
（3） 双线悬吊法与 2 点支撑法

如图 3-9 所示， 将试验样件用两根吊绳

吊起， 或者用刀口支撑水平支撑起来， 在试

验样件的一端用非接触式电磁激振器进行弯

曲激励。 激励信号使用正弦扫描波， 使用与

（1） 中相同的方法即可求得损失系数。
从以上所介绍的试验方法中， 测得的试

验样件的损失共振频率等结果中， 在排除基

础的影响以后的防振材料单体的杨氏模量、
损失系数等动态特性即为重要的评价指标。
这些特性最终将会汇总到被称为列线图上。
这些列线图是与防振材料相关的广泛工学领

域内以交流为目的， ISO 所推荐的表达方

法。 接下来介绍列线图的制作方法。
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1） 前面所介绍的几种试验方法， 在多 种温度条件下的复合材料 （试验样件） 的

图 3-9　 损失系数测试装置

损失系数 ηn和共振频率 fn。
2） 如下所示， 可利用 Ross， Kerwin，

Unger 公式 [式 （3. 5） ～ 式 （3. 7）] 来求

得复合材料的损失系数 ηn， 以及杨氏模

量 E2。
B
B1

= 1
1 + en（1 + 4en + 6en2 + 4en3 + e2n4）

（3. 5）
ηn
η2

= en
1 + en

3 + 6n + 4n2 + 2en3 + e2n4

[1 + 2e（2n + 3n2 + 2n3） + e2n4]
（3. 6）

B
B1

= 1 + n
ρ2
ρ1

〓

〓
〓

〓

〓
〓

fn
f1

〓

〓
〓

〓

〓
〓

2
（3. 7）

式中， e = E2 / E1 （杨氏模量之比）； n = H2 /
H1 （厚度比）； ηn为试验样件的损失系数；
η2为防振材料单体的损失系数； ρ2为防振材

料单体的密度； ρ1为基材的密度； fn为试验

样件的共振频率； f1为基材的共振频率； E2

为防振材料单体的杨氏模量； E1 为基材的

杨氏模量； H2 为防振材料单体厚度； H1 为

基材的厚度； B 为试验样件的弯曲刚度； B1

为基材的弯曲刚度。
3） 根据式 （3. 8 ） 所示的 WLF 公式

（基于温度、 频率换算法则的换算公式），
可以求得将温度换算成频率的换算因数 αt。
利用式 （3. 9） 可以从该 αt 值计算出频率
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fr， 将其列为横轴， 先前求得的单体损失系

数、 杨氏模量列为纵轴就可以得到列线图。
为了保证曲线连续， 必须设定基准温度 T0。
当曲线不连续时需要重新设定基准温度 T0。

logαt =
- C1（T - T0）
C2 + （T - T0）

（3. 8）

式中， C1、 C2为常数 （ISO 推荐值 C1 = 17，
C2 = 52）； T0为基准温度； αt为转换系数。

fr = αt·fn （3. 9）
式中， fr为换算频率； fn为测试频率。

4） 在线图右侧的纵轴表示共振频率，
上侧的横轴表示温度， 这样就完成了图3-10
所示的列线图。 根据该列线图就可以获得任

意温度、 频率下防振材料单体的损失系数、
杨氏模量。

图 3-10　 换算频率诺模图 （列线图）

3. 3　 要因分析

3. 3. 1　 要因分析的概要与种类

车内噪声中包括发动机噪声、 路面噪

声、 风噪声、 异响等各种各样的噪声。 当对

这些噪声进行控制时， 需要正确掌握噪声发

生的原理及贡献量， 针对不同的发生原因来

采取适当的措施。
近年来， 随着以电子计算机为主的电子

技术的发展， 能够在短时间内对大量的数据

进行高速处理。 因此， 大量的高精度、 高效

率的要因分析方法得到研究、 应用。 本节中

将介绍几种主要的要因分析方法： ①激励点

的要因分析； ②放射系统的要因分析； ③基

于信号处理的要因分析； ④基于统计能量法

的解析方法。
由于发动机的激励而产生的轰鸣噪声，

车身受到的激励点有多处， 需要了解哪一条

传递路径是最重要的。 接下来介绍一下最常

用的矢量法。
在放射系统中， 对于乘员感受到的噪

声， 需要弄清楚到底是哪一块板件的贡献量

最大。 为此， 板件贡献量等成为主要的分析

方法。
如上所述， 多处激励点、 多处放射部位

综合在一起构成了车内噪声。 如果从多点激

励一点输出的曲线系统来看， 对输入信号和

输出信号之间的相关性进行调查， 从而得到

问题的原因。 一般常用相干分析法来进行信

号处理。
另外， 近年来针对高频振动噪声的统计

能量法 （ Statistical Energy Anlysis， 以下简

称为 SEA） 越来越受到关注。 该方法是基

于振动系统的能量， 以统计平均的方法来解

释振动噪声现象。 根据该方法， 可以预测车

12



内噪声和分析能量流动等。

3. 3. 2　 激励点的要因分析

（1） 激励点要因分析的计算方法

车内噪声中， 因发动机激励而引起的轰

鸣噪声具有一定的周期性， 振动、 噪声源之

间具有一定的相位关系。 此时， 车内噪声主

要是由经发动机悬置、 排气吊挂等路径的结

构传播噪声和进排气噪声等空气传播噪声两

种类型的噪声组合而成的。 即， 车内噪声 P
可以用下式表达。

P = ∑
i
Pi + ∑

j
Qj = ∑

i
αi × Fi + ∑

j
βj × Sj

（3. 10）
式中， Pi为第 i 点的结构传播噪声； Oj为第

j 点的空气传播噪声； αi为相对于第 i 点的

振动激励的车内声学传递函数 （声学灵敏

度）； Fi为第 i 点的振动激励； β j为相对于

第 j 点的声激励的车内声学传递函数 （隔声

特性）； S j为第 j 点的声源声压。
另外， 关于路面噪声、 发动机噪声中高

频的随机噪声现象， 忽视各个激励源引起的

噪声的相位， 将其视为标量， 以能量的和来

表现。
式 （3. 10） 中的空气传播噪声 Qj， 以

声源声压 （S j） 和在声源位置声激励时的传

声器附近与车内声压之比 （β j） 来求得。
另外， 对于结构传播噪声 Pi， 需要知

道车身受到的激励 （Fi） 和车身的声学传

递频数 （αi）。 但是， 准确计算这些参数有

一定的难度， 因而研究了多种可行的测试方

法。 接下来的 （1）、 （2） 项中将详细介绍。
如果通过以上的测试项目求得噪声， 同

时还可以求得相对车内总噪声的各个声源的

贡献量 （矢量法）。 介绍一个通过上述方法

求得的乘用车车内轰鸣噪声的发动机悬置、
前悬架、 排气吊挂等部分的贡献量。 通过计

算求得将某一部分去除时对车内噪声的影

响， 如图 3-11 所示。

（2） 激励评价法

为了测试通过发动机悬置、 悬架等部位向

车身所传递的激励， 主要有以下几种方法。

图 3-11　 激励去除模拟法

① 在车身各处受激励点装置力传感器。
② 测试悬置、 衬套等的动刚度和实际

工作时的相对位移。
③ 测试车身受激励点的振动灵敏度和

实际工作时的加速度。
1） 直接测试法

直接测试激励时， 将发动机置于专用的

工作台上进行测试。 但是在实车状态下， 由

于布置力传感器的空间有限， 有一定的

难度。
2） 动刚度法

在实机运转状态下， 测度发动机侧和车

身侧的相对位移， 通过动态刚度试验测试装

置测度悬置单体的动刚度， 将二者相乘就可

以得到车身侧受到的激励。 作为较为准确的

测试方法， 它需要根据悬置的形状、 方向来

准备专用的工装夹具， 所花费的工时较多。
另外， 当需要测试高频范围时， 铝制的工装

夹具本身的共振模态要比测试对象高至少一

个数量级以上。
3） 逆矩阵法

这种方法是利用车身激励点的灵敏度和

实车行驶状态时的加速度来求得激励。 利用

多点激励、 多点响应的一般公式， 如式
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（3. 11）， 可以求得车身受到的激励 {Fi}。
F1

Fi

Fn

〓

〓

〓
〓
〓
〓
〓
〓
〓
〓

〓

〓
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〓
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〓
〓
〓
〓

=

G11…………G1n

Gi1……Gii…Gin

Gn1…………Gnn

〓

〓

〓
〓
〓
〓
〓
〓
〓
〓

〓

〓

〓
〓
〓
〓
〓
〓
〓
〓

Ẍ1

︙

Ẍi

︙

Ẍn

〓

〓

〓
〓
〓
〓
〓
〓
〓

〓

〓

〓
〓
〓
〓
〓
〓
〓

（3. 11）

式中， Ẍi 为车身侧的加速度； Gij为 j 点为激

励点时 i 点的响应。
这种方法可以在实车状态下不拆除悬置

的情况下仅仅通过敲击试验就可以进行， 与

第 2） 项中的动刚度法相比， 所花费的时间

可以大幅度缩短。 但是， 使用传递频数行列

式的全项将会受到试验误差的影响， 难以得

到稳定的结果。 因此， 如果各个激励点之间

的相关性低， 可以将非对角项视为 0 来求得

车身受到的力。 由于忽视了非对角项， 其计

算结果通常比实际值要大。 今后， 希望能在

这个方面有更好的解决方法。
（3） 车身声学灵敏度评价法

车身的声学灵敏度可以在激励点利用激

振器激励， 在车内布置传声器来测取。 但

是， 实际测试中会存在很多的问题， 在此介

绍两种常用的解决方法。
1） 基于声激励法的车身声学灵敏度

测试

在发动机舱内布置一台激振器进行激励的

话， 由于空间的限制， 实施起来有很大的难

度。 即使勉强进行， 也会由于发动机舱盖处于

打开状态而无法准确测得车身的声学灵敏度。
此时采取以下的声激励方法是非常有效的。

这是以利用相反性原理的线性原则为前提

条件的。 结构系统与声场系统之间存在相反

性， 车身的声学灵敏度可以利用下式表示。

P1
F0

=
x·0

Q
·

1

（3. 12）

式中， P1为第 0 点激励时 1 点的声压； F0为

0 点施加的激励； x·0 为进行声激励时 0 点

的速度； Q
·

1 为声激励时 1 点处的体积速度；
0 为激励点； 1 为车内噪声测试点。

测试中假定声源为点声源， 将体积速度

Q
·

1 和距离点声源 r 位置的声压 Pr的关系代

入上式， 可得：

P1
F0

=
x·0

Q
·

1

=
ẍ0
Pr

ρ
4πre

- jkr （3. 13）

式中， ρ 为空气密度； k = ω / c； c 为声速；
ω 为角频率。

2） 基于多点激励法的车身声学灵敏度

测试

过去的单点激励法容易受到激励或者激

励点的影响而出现非线性现象。 根据激励方

法的不同来提高试验精度， 一般可以选择多

点激励法。
两点激励时， 通过下式可以计算传递函

数矩阵的各个成分。
H11 H12

H21 H22

︙ ︙
Hn1 Hn2

〓

〓

〓
〓
〓
〓〓

〓

〓

〓
〓
〓
〓〓

P1F∗
1 F1F∗

2

P2F∗
1 P2F∗

2

︙ ︙
PnF∗

1 PnF∗
2

〓

〓

〓
〓
〓
〓
〓

〓

〓

〓
〓
〓
〓
〓

F1F∗
1 F1F∗

2

F2F∗
1 F2F∗

2

〓

〓

〓〓

〓

〓

〓〓

- 1

（3. 14）
式中， Hij为相对于 j 点激励时 i 点的车内声

压响应 （声学灵敏度）； F j为 j 点激励。
图 3-12 为货车驾驶室的悬置部位 1 点激

励和两点激励时声学灵敏度的结果比较。 两点

激励时非线性的影响非常小， 试验精度较高。
多点激励时激励之间的相关性越高则结

果的精度就越差。 对于两点激励， 可以通过

变更激励之间的系数重复一次试验 （例如，
同相和反相）， 这个问题就可以解决。

3. 3. 3　 放射系统的要因分析

因结构传播而引起的车内噪声， 最终是

由围成车身的板件的振动而产生的。 降低车
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图 3-12　 单点加振法和两点加振法的车身声学灵敏度的线性比较

内噪声的关键是致力于板件的分析， 掌握各

个板件的贡献量。
关于分析流程、 方法， 将在 4. 3 节的

“近点声学灵敏度” 中叙述， 将以怠速轰鸣

噪声为例进行说明。
在车身前端中央位置施加激励， 将 116

个点的加速度响应和利用车内声腔的 FEM
模型求得的声学传递函数进行合成， 对

24Hz 时的声压峰值进行各板件的贡献量分

析。 各个板件的矢量合成结果 （贡献量矢

量图） 如图 3-13 所示。 从图中可以知道板

图 3-13　 贡献率矢量图

件对于车内噪声存在正的贡献和负的贡献，
对板件的贡献量进行进一步的分析以确定适

当的解决措施。

3. 3. 4　 基于信号处理的要因分析

车内噪声是由多组振动源、 声源引起

的。 这些振动源、 声源的激励， 当引起令人

不适的噪声问题时， 就说明输入和输出信号

之间存在相关性。 本节将介绍近年来得到飞

速发展的信号处理技术， 从信号之间的相关

性来求得各个激励的贡献。 并详细说明基于

相关函数的相干法和采用数字信号处理的时

间领域贡献分析方法。
（1） 相干法

相干法的流程如图 3-14 所示。 耳边位

置作为声压的响应输出点 y， 发动机振动等

的振动激励、 发动机噪声、 排气噪声等声激

励作为输入 xi， 构成多点输入 1 点输出的分

析模型。 输入激励之间有相关性时， 使用矢

量法对频率响应函数 Hij以外的激励的影响

排除掉， 可以求得下式。

Hiy =
Siy·1…i -1 i +1…n

Sii·1…i -1 i +1…n
（3. 15）

式中， Siy·1…i -1 i +1…n为 xi 与 y 之间的残差

矢量； Sii·1…i -1 i +1…n为 xi 的残差矢量。
各个激励的能量贡献量可以按照下式

求出。

Ei =
Hiy

2·Sii
Syy

… （3. 16）
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式中， Sii为输入 Xi的能量谱； Syy为输出 y
的能量谱。

图 3-14　 相干法流程图

通过以上计算过程求得的偏相关函数， 可

以掌握相对于各个输入的贡献量顺序， 从多重

相关函数可以检查是否存在输入激励的缺失。
（2） 时间领域贡献量分析

时间领域贡献量分析是使用适应性信号处

理， 即数字滤波器的一种信号处理方法。 如图

3-15 所示， 将激励 1， …， n 分别输入独立的

适应性数字滤波器， 并从分别独立的数字滤波

器输出时系列波形。 为使所得到的时系列波形

的总和和目标时系列波形之间的自乘误差达到

最小， 适应性数字滤波器的过滤系数将自动更

新。 更新是按照每个适应性数字滤波器所对应

的 LMS 算法进行的， 误差波形 （残差） 将反

馈到各自的 LMS 计算中。
为了进行这种使用多激励适应系统的贡

献量分析， 如图 3-15 中所示， 将视为声源、
振源的各个部位的时系列波形分配到各个激

励位置， 和车内噪声一样， 将贡献量的分析

对象时系列波形分配给目标时系列波形。 完

成以上操作以后， 图 3-15 中所示的误差波

形将会变小， 收敛到某个定值时各适应数字

滤波器输出的时系列波形， 就可以认为是相

对于目标时系列波形的贡献量程度。 这种收

敛时的误差波形的振幅越小， 则各激励点的

贡献的预测精度就越高。 另外， 适应性数字

滤波器的适应速度， 也就是误差波形的收敛

就可以很快完成， 输入的时系列波形、 目标

时系列波形即使有一定程度上的变动也不会

有影响。 因此， 对加速噪声等过渡现象的分

析就成为可能。

图 3-15　 多点激励适应系统

介绍一个对于加速行驶时的缠绕轰鸣噪声

（windup booming， 1200 ～ 1300r / min）， 车身的

各个构成板件振动的贡献量分析实例。 输入时

系列波形作为车身各板件的振动激励， 车内噪

声作为目标时系列波形。 图 3-16 所示为各适

应性数字滤波器输出的时系列波形。 最下段为

误差滤形 （残差）。 根据这个结果， 从地板的

中央位置到后端的适应性数字滤波器的输出最

大， 即地板的贡献量最大。

图 3-16　 适应数字滤波器的输出波形 （加速时）
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3. 3. 5　 SEA 法

（1） SEA 法概要

作为设计、 试验中常用的 NVH 分析方

法， 有 FEM、 模态分析等多种方法。 根据

这些方法， 可以在低频范围内发挥重要的作

用， 而对于数百赫兹的高频问题， 由于振动

模态急剧变化， 搭建模型及求解所花费的时

间成本大幅度增加， 因此解决实际问题就有

很大的难度。
近年来， 应用于高频领域的统计能量法

（ Statistical Energy Anlysis， 以 下 简 称 为

SEA） 越来越受到关注。 SEA 法以统计平均

的方法来推测一般的振动、 噪声响应问题，
于 1960 年由航空宇宙领域为了预测振动问

题而开发， 1970 年在船舶领域开始应用，
近年来在汽车行业得到了广泛的应用。

（2） SEA 法的理论

1） SEA 法的思路

SEA 法是用能量来描述系统的振动，
它用振源、 传递系统和放射系统的能量平衡

来表达系统的状态， 并导入统计分析方法，
假定在某个频率范围内振动模态平均分布，
并且以相同的程度被激励起来。 整个系统包

含多个构成要素， 每个要素处于多个振动模

态被同程度地激励起来的状态。 这样， 要素

之间传递的能量与该要素之间的能量级别的

差成比例， 损耗的能量与其要素的能量差成

比例， 与热能同样处理方式。 此处， 传递能

量的比例系数称为结合损失率， 损耗能量的

比例系数称为内部损耗率。
2） 平衡方程

SEA 法的基础公式以 2 要素系统来表

达。 能量的平衡关系见下式：
Pi = Pdi + Pij - P ji （3. 17）

式中， Pi为要素 i 受到的平均激励能量； Pdi

为从要素 i 损耗的能量； Pij为从要素 i 到要

素 j 的平均传递能量。
损耗能量 Pdi和传递能量 Pij还可以用下

式表达：
Pdi = ωμiEi （3. 18）
Pij = ωμijEi （3. 19）

式中， ω 为中心频率； ηi为要素 i 的内部损

耗率； ηij为从要素 i 到要素 j 的结合损耗率；
Ei为要素 i 的时间平均总能量。

另外， 对于模态数，
ηijni = η jin j （3. 20）

式中， ni为要素 i 的模态密度 （频率范围内

的模态数量点与频带宽的比）。
将式 （3. 17） ～ 式 （3. 19） 代入其中，

可以求得 2 要素系统的平衡方程式。
ω[（η1 + η12）E1 - η21E2] = P1

ω[ - η12E1 + （η1 + η21）E2] = P2

（3. 21）
如果给定内部损耗率、 结合损耗率、 激

励能量， 就可以计算出各要素的能量状态、
传递能量等参数。

如果将上述过程扩展到多要素系统， 平

衡方程式成为下式：

ω

〓

〓
〓η1 + ∑

N

i≠1
η1i

〓

〓
〓n1 - η12n1 … - η1Nn1

- η21n2
〓

〓
〓η2 + ∑

N

i≠2
η2i

〓

〓
〓n2 … - η2Nn2

︙

- ηN1nN … … 〓

〓
〓ηN + ∑

N-1

i≠N
ηNi

〓

〓
〓nN

〓

〓

〓
〓
〓
〓
〓
〓
〓
〓
〓
〓

〓

〓

〓
〓
〓
〓
〓
〓
〓
〓
〓
〓

×

E1 / n1

E2 / n2

︙
EN / nN

〓

〓

〓
〓
〓
〓
〓

〓

〓

〓
〓
〓
〓
〓

=

P1

P2

︙
PN

〓

〓

〓
〓
〓
〓
〓

〓

〓

〓
〓
〓
〓
〓

（3. 22）
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　 　 上式中， 如果给定各参数、 各输入能

量， 就可以求得各要素的能量密度。
3） 各参数的推算方法

为了提高 SEA 法的计算精度， 需要准

确算出各个参数 （模态密度、 内部损耗率、
结合损耗率）。 对于简单的形状， 可以从理

论上加以求解， 对于复杂的形状， 则必须通

过试验才能得到。 此处， 介绍一个当要素间

处于结合状态时的内部损耗率、 结合损耗率

的能量注入法。 本方法对各个要素分别注入

能量， 对各种条件下的能量状态进行测试，
进而求得损耗率。

对 于 2 要 素 的 情 况， 平 衡 方 程 式

（3. 21） 将成为以下形式。

ω
（η1 + η12） - η21

- η12 （η2 + η21）
〓

〓
〓
〓

〓

〓
〓
〓

E1

E2

〓

〓
〓
〓

〓

〓
〓
〓 =

P1

P2

〓

〓
〓
〓

〓

〓
〓
〓

（3. 23）

如果仅对要素 1， 或者要素 2 注入能

量， 将两个平衡方程式汇总后将成为式

（3. 24）。

ω

E11 E11 - E21 0
0 E11 - E21 - E21

- E12 - E12 E22 0
0 - E12 E22 E22

〓

〓

〓
〓
〓
〓
〓

〓

〓

〓
〓
〓
〓
〓

η1

η12

η21

η2

〓

〓

〓
〓
〓
〓
〓

〓

〓

〓
〓
〓
〓
〓

=

P1

0
0
P2

〓

〓

〓
〓
〓
〓
〓

〓

〓

〓
〓
〓
〓
〓

（3. 24）
求解这个 4 元组合方程就可以求得各个

损耗率。 这种方法不用计算要素的模态密度

ni， 因此具有很大的便利性。
为了进一步提高计算精度， 将各个要素

中引入相关的结合损耗率定式化， 将 （要
素数 - 1） 次元的行列式进行多次演算后，
通过下式即可求得各个结合损耗率。

η1i

︙
ηri

︙
ηNi

〓

〓

〓
〓
〓
〓
〓
〓
〓

〓

〓

〓
〓
〓
〓
〓
〓
〓
r≠i

=
Pi
ωEii

×

E11
Ei1

〓

〓
〓

〓

〓
〓 - E1i

Eii

〓

〓
〓

〓

〓
〓 … Er1

Ei1

〓

〓
〓

〓

〓
〓 - Eri

Eii

〓

〓
〓

〓

〓
〓

EN1
Ei1

〓

〓
〓

〓

〓
〓 - ENi

Eii

〓

〓
〓

〓

〓
〓

︙ Err
Eir

〓

〓
〓

〓

〓
〓 - Eri

Eii

〓

〓
〓

〓

〓
〓 ︙

E1N
EiN

〓

〓
〓

〓

〓
〓 - E1i

Eii

〓

〓
〓

〓

〓
〓 … ErN

EiN

〓

〓
〓

〓

〓
〓 - Eri

Eii

〓

〓
〓

〓

〓
〓 … ENN

EiN

〓

〓
〓

〓

〓
〓 - ENi

Eii

〓

〓
〓

〓

〓
〓

〓

〓

〓
〓
〓
〓
〓
〓
〓
〓

〓

〓

〓
〓
〓
〓
〓
〓
〓
〓

-1

×
1
︙
1

〓

〓

〓
〓
〓

〓

〓

〓
〓
〓

（3. 25）
　 　 求出结合损耗率后， 内部损耗率即可用

下式求得。

ηi =
Pi / ω - 〓

〓
〓∑

N

j = 1
Eiiηij

〓

〓
〓

j≠i
+ 〓

〓
〓∑

N

j = 1
E jiη ji

〓

〓
〓

j≠i
Eii

（3. 26）

要素的能量可以用质量和平均速度求

得。 速度可以取多数点的平均值。 但是对于

振动系统来说质量与实际质量是不同的， 特

提出根据式 （3. 27） 求出的等价质量概念。

Meqi =
Pi

0. 23γi<V2
i >

（3. 27）

式中， <V2
i > 为要素 i 的时间空间平均表面

2 次方速度； γi 为 <V2
i > 的初始衰减率。

如果通过试验求得各个要素的等价质

量， 在以后的分析中， 乘以 2 次方速度， 该

要素的总能量就可以求得。
（3） 基于 SEA 法的要因分析

1） 灵敏度分析

2 要素系统的平衡方程式 （3. 21） 可以

进行如下变形：

E1

E2

〓

〓
〓
〓

〓

〓
〓
〓 = 1

ω η1η2 + η1η21 + η2μ12（ ）

×
η2 + η21 η21

η12 η1 + η12

〓

〓
〓
〓

〓

〓
〓
〓

P1

P2

〓

〓
〓
〓

〓

〓
〓
〓 （3. 28）

据此， 输入能量 Pi、 内部损耗率 ηi、
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结合损耗率 ηij在有变化时各要素的能量变

化量， 即灵敏度就可求得。
2） 能量流

如果知道各要素的能量和结合损耗率，
就可以求得各要素之间的能量流动。 得到能

量流后， 从振源到放射部位的振动传递路径

即可以确定， 进而确定需要采取措施的具体

部位。
下面介绍一下针对路面噪声的车辆后部

的能量流分析案例。 SEA 模型由 8 个要素组

成， 图 3-17 中为当在悬架的衬套处激励时

能量流及各部位的噪声放射的分析结果。 图

3-17a 为初始状态， 从底盘纵梁到后座椅横

梁的能量传递， 导致从后座椅横梁辐射出来

较高的噪声。 图 3-17b 是为了降低座椅位置

的能量幅度而配置的衰减材料的状态， 可以

看到能量流和声学辐射都有显著的变化。

图 3-17　 车辆后部能量流动的分析结果

（4） SEA 法的特征

以上对 SEA 法进行了详细的论述， 接

下来就 SEA 法的特征与 FEM 方法进行

比较。
优点：
• 由于 SEA 法使用的是统计学方法，

研究对象有频率范围内存在数百个振动模

态， 甚至能达到数千个。 当然模态密度越高

则计算结果的精度就越高。 因此， SEA 法

适用于高频分析。
• 由于变量是各要素的能量， 组合方

程式的个数与要素数相同。 因此， 同 FEM
法相比计算规模小， 使用 PC （个人计算

机） 就可以轻松求解。

• 由于计算规模小， 当条件有变化

（损耗率等） 时， 很容易重新计算。
• 由于是基于能量流， 振动能量的流

动很容易理解， 需要采取措施的部位一目

了然。
缺点：
• 由于 SEA 法的前提是基于统计学方

法， 如果满足不了这个条件则计算结果的精

度会非常低。 特别是不适用于模态密度较低

的低频范围。
• 对于形状简单的要素， 模态密度、

损失率的理论虽然可以通过试验方法推算

出， 但对于复杂的形状则无法适用。
• 对于系统全体的要素进行划分模型，
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没有明确的标准。
• 有时难以确定输入能量。
如上所述， 能量流法虽然有其他分析方

法不具备的长处， 但是在汽车上的应用由于

时间短， 还没有确定的行业标准规范。 因

此， 今后应该加大在这方面的应用力度， 积

累必要的经验。

3. 4　 汽车的声品质评价

3. 4. 1　 声品质评价的基本方法

汽车内、 外噪声过去都是以噪声的大小

即声压级来进行评价的。 近年来， 随着人们

对汽车的要求越来越高， 仅仅以声压级对噪

声进行评价已经无法满足人们对汽车舒适性

的要求， 即对声品质的研究和评价越来越受

到人们的重视。
对声品质的研究目的有两个。 一个是为

了制造更加舒适的汽车， 车内外噪声应该是

什么样的。 另外一个是对于汽车产品开发时

存在的噪声问题， 使用过去的评价方法已无

法进行评价， 需要制订普通人的评价标准，
以明确需要发送的物理量， 进而对噪声进行

优化。
本节中， 概述声品质评价的基本事项，

下一节将介绍一些最近的研究案例。
（1） 声品质开发的基本方法

声品质与噪声的声压级无关。 一般按照

以下的流程进行 （图 3-18）。
首先， 对存在的噪声问题进行主观性评

价。 对评价结果进行统计分析， 确定影响声

品质的关键因素， 对声品质的主观评价值进

行数值化。 噪声的物理特性 （频率构成、
时系列特性等） 通过数值化以客观数据的

形式表达出来。 对二者进行相关性分析， 对

相关性较高的物理特性作为声品质评价的尺

度。 此时， 没有原则地穷究物理特性效率低

下， 对噪声进行加工后再试听， 就能找到与

声品质相关的物理量目标。 特别是近年来随

着数字信号处理技术的飞速发展， 对噪声的

加工会很容易， 推动了声品质的研究。

图 3-18　 声品质评价流程

（2） 主观评价试验

对汽车发出来的声音进行评价一般是通

过主观来感受的， 汽车品牌的影响、 评价者

所处的位置、 汽车行驶工况等都会影响到最

终的评价结果。 这里所说的品牌影响是指汽

车的类型或者制造商等与噪声无关的因素，
可能会使评价结果过大或者过小。 因此， 可

以对声音进行记录， 在回放室内进行盲听。
此时， 可以使用保证临场感的人工头或者

DAT 等设备进行高品质的录音， 同时还要

注意因评价者的疲劳而影响评价结果的

精度。
作为主观评价试验通常使用 SD （ Se-

mantic Differential） 方法。 例如， 使用数十

个安静 /吵闹、 清澈 /混浊等意义相反的词

语， 对所听到的噪声使用这些词语来形容。
除此之外对两个声音进行试听并选择适当的

方法 （成对比较法）， 评价者对可以调整的

声音与标准声音进行对比试听， 将声音调整

到与标准声音相同时评价者所执行的调整方

法 （调整法） 等。
（3） 主观评价试验结果的分析方法
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为了对主观评价试验结果进行统计分

析， 需要进行多变量分析， 而其中最常用的

是因数分析。
因数分析是指对多个变量间的相关性进

行分析， 以查找背后潜在的因数为意图的方

法。 例如， 汽车声品质的有 “厚重音” 和

“高级音” 等众多的形容词汇。 而这些评价

用语通常是由少数几个因数支配的， 因此就

需要将这些因数查找出来。
具体地说， 就是计算声品质表现词汇与

所得分数之间的相关性， 将各个形容词之间

的相关系数经矢量角度 （相关性为 1 则为

0°， 相关性为 - 1 则为 180°） 形式表示， 并

配置到空间上。 其次， 确定可以说明该空间

配置的尽可能少的坐标轴 （共同因数轴）。
从各形容词对各个坐标轴的贡献量 （因数

负荷量）， 来确定坐标轴所代表的意义。
至今为止进行了大量的研究， 结果表明

汽车声品质通常多由以下的因数构成的。
1） 舒适性因数

粗糙 -平滑， 廉价 -高级， 等。
2） 压迫性因数

细 -粗， 弱 -强， 等。
3） 金属性因数、 轰鸣因数

轰鸣 -响亮， 等。
（4） 噪声加工系统

接下来阐述噪声加工系统。 噪声的分析

一般多采用 1 / 3 倍频程分析， 使用声频图像

均衡器， 可以将每个 1 / 3 倍频段的幅值加以

调整。 但是， 进行 1 / 3 倍频程分析后的频率

特性即使相近， 有时声品质却是完全不同

的， 因此该种分析方法还不十分完善。 特别

是当发动机等的旋转机构发生与旋转次数相

关的成分时， 希望能够对次数成分进行任意

加工。 为此， 使用 FIR （Finite Impulse Re-
sponse） 型的数字过滤器， 可以做成任意形

状的过滤器， 噪声的加工方法、 将目标频率

段及以外的成分区、 目标频率段的加工后再

合成等， 比 1 / 3 倍频段更狭小范围内的噪声

加工将成为可能。
在对频率轴进行加工时， 如果频率一定

则上述的方法是可行的。 但是车辆加速时对

发动机旋转速度对应的阶次成分的频率是变

化的， 上述的方法无法实现任意加工。 为了

实现这个目的正在尝试各种不同的方法。 例

如， 基于发动机旋转速度根据变调频率的信

号频率进行变换， 将频率固定， 按照上述的

方法进行加工， 恢复原状之后再回到原来的

频率 （数字外差法）， 以及将各个阶次成分

分解， 根据需要对幅值进行调整然后再合成

的方法等。
对于变速器的齿轮敲击噪声等不是频率

领域的时间领域问题的加工， 一般使用时间

领域的包络线加工方法。
（5） 相关分析

最后可以决定进行相关分析的评价尺

度。 当只有一个说明变量因变量不足而无法

进行重回归分析时， 此时不仅仅是重复性相

关系数， 需要考虑说明变量的物理意义、 数

值化的难易程度、 误差等因素来选择说明

变量。

3. 4. 2　 实际声品质问题的应用案例

（1） 加速时发动机噪声

在发动机噪声中经常出现咔嗒咔嗒等混

浊间断性的令人不舒适的噪声 （以下称为

咔嗒声）。 本文中， 将对过去进行 1 / 3 倍频

程分析时， 咔嗒声有无时的差别加以观察。
使用带通滤波器进行试听， 对咔嗒声的发生

频率段进行调查， 发现 130 ～ 150Hz 范围内

非常显著。 这个频域段存在发动机旋转 n / 2
次 （n = 1， 2， 3， …） 的声压成分， 可以

认为是发生咔嗒声的主要原因。
其次， 使用模拟音对每个 1 / 2 次的声压

成分相当的阶次、 频率、 振幅、 相位等进行

调整， 分析咔嗒声的发生条件， 可以得到以

下结论。
1） 与各个声压成分的频率接近， 并且
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存在三个以上的声压成分时发生咔嗒声。
2） 发生在 130Hz 以上、 振幅差较小的

频率范围。
3） 频率差只在 15 ～ 35Hz 的范围内发

生。 这意味着与发动机旋转 1 / 2 次成分频率

15 ～ 35Hz 即发动机转速为 1800 ～ 4200r / min
时发生咔嗒声， 与实际上的车辆行驶状态

一致。
4） 相位差越小则咔嗒声越明显。
基于以上所述， 为了量化咔嗒声， 必须

考虑各个声压成分的频率、 振幅、 相位等参

数。 如图 3-19 所示， 讨论声压波形的包络

线形状的量化分析方法。 包络线的重复频率

是由三个正弦波信号的频率差 Δf 及其 2 倍

的频率 2Δf 构成。 对包络线进行频率分析，
讨论 Δf、 2Δf 成分的振幅的定量化。 对 Δf、
2Δf 成分的振幅和主观评价值之间的相关性

进行分析， 其相关系数为 0. 852、 0. 272，
Δf 成分、 2Δf 成分之和和主观评价值的相关

系数达到 0. 92 这样强的相关性。

图 3-19　 声压波形包络线

该量化方法应用在实际的车内噪声分析

中， 主观评价值的相关系数达到 0. 85。
其次， 叙述什么样的加速时车内声音是

受人们欢迎的。
开发音色的评价方法时， 首先需要进行

主观评价， 当使用实际的车辆进行主观评价

时， 要受到下面所叙述的品牌、 外观、 行驶

条件等与噪声无直接关系因素的影响。 对这

些因素的影响程度进行调查， 再根据试听试

验对车厢内噪声的音色因数进行评价。

主观评价时使用人工头， 按照 SD 方法

进行。 试验一将乘用车的车内噪声与车辆外

观板件组对进行 5 个提示 （样本 A ～ E）。
样本 A ～ D 使用车内噪声 （A ～ D） 和外观

板件 （A ～ D）， 使各个噪声与板件一致。
样本 E 是车内噪声 D 与外观板件 E 的组合，
即样车 E 的声音与照片板件是不一致的。
需要说明的是车内噪声、 外观板件 A ～ C，
E 为日本生产的乘用车， D 为外国制造的乘

用车。 据此， 调查主观印象信息的影响程

度， 对样本 D 和 E 的评价差别进行讨论。
实验二是在实验一的车内噪声 A ～ D 中

增加新的车内噪声 F， 进行试听试验。
1） 品牌的影响

对于试验一中的样本 D 和 E， 根据 SD
法得到的平均剖面结构进行比较后出现差

别。 为了调查这个差别是否为有意为之， 进

一步开展主成分分析， 将 A ～ E 配置到各个

因数上 （图 3-20）。 这样 D 和 E 所配置的

差别比 A ～ D 车的差别要大， 因外观而产生

的品牌印象偏差， 显示出比车辆本身的噪声

差大的结论。

图 3-20　 基于因子得分法的各提示音的地位

2） 乘用车车内噪声的音色因数

对试验二的结果进行因数分析， 如表

3-1 所示得到了主要的 3 个因数。 从评价尺
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度来考察， 第 1 因数为嘈杂、 和谐等词汇

所表达的舒适性因数， 第 2 因数为压迫

性、 丰富等词汇所表达的压迫性因数， 第

3 因数为高亢、 明澈等词汇所表达的金属

性因数等。
（2） 排气噪声

排气噪声是由汽车本身的类型所决定

的， 根据车辆的类型来决定排气噪声的音色

成分。 汽车排气噪声的音色评价方法并在其

基础上制定轿车、 跑车排气音色的目标。 评

价对象选择在排气噪声中比较显著的加速时

排气管出口处的近点噪声。

此处用表 3-2 所示的声学指标来表示音

色物理量与人听觉之间的对应关系。 关于评

价用语， 类似喜欢、 厌烦等综合性的词语，
以及对其进行说明的压迫、 干净等要素评价

语， 再者使用如同低频声音大等概略的物理

表现来说明的解释性评价用语， 进行分层次

讨论。 另外， 排气噪声的音色评价， 可以分

为部分旋转速度范围内视音色为一定值和加

速时全体的音色变化两部分。
分析结果显示， 在部分旋转范围内可以

使用压迫和干净进行多数的综合性的评价。
如果求得与这些评价用语相关的声学指标，

表 3-1　 乘用车室内声学实验

（因子负荷量表—试验 2）

评价尺度 第 1 因子 第 2 因子 第 3 因子 第 4 因子

1. 极重 （heavy） - 0. 5738 0. 2721 0. 4066 - 0. 0745

2. 清爽 （fresh） 0. 7389 - 0. 2014 0. 3433 0. 1555

3. 尖锐 （high - pitched） - 0. 2455 - 0. 0111 0. 7262 - 0. 2343

4. 不快 （unpleasant） - 0. 7777 0. 1700 0. 1946 - 0. 0194

5. 吵闹 （annoying） - 0. 7736 0. 1243 0. 3544 - 0. 1691

6. 柔软 （soft） 0. 8030 0. 0484 - 0. 0770 0. 0444

7. 轻快 （alive） 0. 6388 - 0. 2021 0. 4658 - 0. 1052

8. 混浊 （stagnant） - 0. 6352 0. 1179 0. 0059 0. 2200

9. 高级 （high - class） 0. 7033 0. 4116 - 0. 1961 0. 0284

10. 嘈杂 （rough） - 0. 6404 0. 1415 0. 0037 0. 4751

11. 沉着 （composed） 0. 6678 0. 4672 - 0. 2493 0. 0635

12. 耳障 （offensive） - 0. 7639 0. 1750 0. 3335 0. 0423

13. 光亮 （lustrous） 0. 7163 0. 3223 0. 2713 - 0. 1171

14. 明快 （bright） 0. 6267 0. 1266 0. 5468 0. 1967

15. 声音大 （loud） - 0. 5505 0. 4302 0. 3133 - 0. 1450

16. 压迫感 （powerful） 0. 0784 0. 7385 0. 1071 - 0. 0661

17. 丰富 （rich） 0. 4807 0. 6526 0. 0088 0. 1772

18. 干燥 （dry） - 0. 0137 - 0. 1676 0. 2340 0. 3233

19. 滑顺 （smooth） 0. 7753 0. 1981 0. 0829 - 0. 0634

20. 轰鸣 （booming） - 0. 4817 0. 5842 - 0. 0109 0. 1148

贡献量 39. 1 11. 7 9. 8 6. 1

累积贡献量 39. 1 50. 8 60. 5 66. 6
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表 3-2　 声学指标示例

声学指标 相关听觉

爆发高次成分 / 爆发低次成分 高、 混浊、 尖锐

爆发低次成分 低、 轰鸣感

低频成分级别 低……

随机级别 粗糙……

绝对不和谐度 混浊……

次数成分 / 非次数成分 明亮度……

压迫为低频成分级别， 干净则表达绝对不和

谐和相关性较高的声学指标。 将这两个声学

指标显示在 2 元平面图上， 对 GT、 运动型

轿跑车、 运动型轿车等车型的排气噪声音色

的客观位置进行调查， 如图 3-21 所示。 由

此可以确认不同类型的车其音色所处的期望

位置也是不同的。
另一方面， 对于车辆加速时全体音色的

变化， 进行综合性评价的最适当的表现用

语， 如延伸、 顺滑等。 为了对其进行评价，
求解相对于音色指标的旋转速度的变化方

式， 并根据变化方式的倾向来进行评价。

图 3-21　 声学指标平面上的位置和主观评价

基于这种评价方法， 可以提议如下的对

期望的排气噪声音色。 对于轿车车型， 由于

控制了低频成分的轰鸣感， 结果使受压迫的

感觉得到抑制。 当然， 控制随机成分和爆发

高次成分也是目标。 另外， 频谱图型应该尽

量避免急剧变化， 保证平滑。 对于跑车系

列， 由于要强调压迫感， 要保证低频成分

多。 另外， 为了感觉到伸展性， 要保证高转

速范围内的爆发高次成分和爆发低次成分保

持一定的比例。
其次， 根据驾驶人个人喜好的不同， 关

注次数成分并举例论述。
1） 对汽车认知的不同： 主要是指以下

两个方面。
① 娱乐族： 在驾驶过程中将听到的声

音视为 “操作反映并乐在其中” 的群体。

② 舒适族： 希望安静些或者不受到打

扰的适度的声音的群体。
评价人员， 基于如下所示原始声音， 根

据汽车声音系统， 对 0. 5 次到 100 次止的阶

次成分进行分析， 全部奇数次成分和全部半

阶次成分的级别， 降低如下试验中以 1a、
1b、 1c 所示 3 种类型， 并合成。

原音： 配置 4 气门 4 气缸发动机的轿跑车

的排气噪声 （行驶工况： 2 档加速—换档—3
档加速） 8s 录音。

在试验 1a 中使用奇数次成分不降低，
半阶次成分分别降低 0dB、 6dB、 12dB、
18dB 的 4 种评价音， 试验 1b、 1c 中， 各自

的奇数次成分的降低幅值固定在 6dB 和

24dB， 半阶次成分和试验 1a 采用相等的

降幅。
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横轴为半阶次成分， 纵轴的平均喜好程

度所构成的曲线如图 3-22 所示， 娱乐族和

舒适族进行比较， 平均喜好程度最大值的声

音， 即最受欢迎的声音， 对于娱乐族的群体

来说， 是半阶次成分较多的排气噪声。 也就

是说， 对于娱乐族群体来说， 至今为止被视

为异音的半阶次成分成为受欢迎的主要

因素。

图 3-22　 日本舒适族人群与

娱乐族人群喜好度比较

2） 日美参与试验群的比较： 接下来，
将参与试验的美国人也按照娱乐族、 舒适族

分开， 按照之前试验 1 同样的评价音和评价

方法进行试验。 在每个群体中日本人和美国

人的喜好差别得到了验证。
基于以上试验结果， 对于舒适族， 日本

人和美国人有相同的倾向， 当半阶次成分的

降低幅值达到 12dB 时平均喜好程度达最大

值。 对于娱乐族群体， 美国人的平均喜好程

度的主要效果没有非偶然差别， 因此无法清

楚判断， 日本人和美国人的平均喜好程度的

最大值所表示的声音不同， 可以看出喜好的

差别。
（3） 车外噪声

近年来， 以柴油机怠速噪声为中心的车

外噪声成为声品质的最大问题。
首先， 通过基本的主观评价方法之一的

成分比较法对 8 种供试验用的声音 （4 气缸

柴油机噪声） 进行试验。 主观评价试验使

用相同提示音的 A 特性噪声级别， 评价采

用简单的 “2 种声音哪一个声品质更好” 的

形式， 不使用 SD 法等更加复杂的评价词语

系统。
从评价结果的因数分析结果中得到三个

共通因数。 此时的积累贡献量约为 95% 。
对这些因数的评价尺度加以讨论可以得到以

下的物理量。
① 第 1 因数： 频率范围内全体的平衡。
代用 物 理 量： 1 / f 偏 差 特 性 中 的 偏

离量。
相关系数 0. 965。
② 第 2 因数： 机械冲击声。
代用物理量： 妨碍听觉的频率域 1 / 3 倍

频段的最大级别。
相关系数 0. 800。
③ 第 3 因数： 燃烧形态的差。
代用物理量： 波高值 （peak / rms）。
相关系数 0. 884。
其次介绍一个基于多种参数变化的人工

合成声音的主观评价结果的声品质改善

案例。
为了改善小型柴油机货车的声品质， 使

用现实声音和人工声音进行主观评价， 对目

标参数进行研究。
测试 3 种怠速车外噪声 （货车 A、 B、

C）， 对每种噪声中的低、 中、 高频领域的

幅值， 或者发动机旋转速度进行各种增减，
共合成 23 种人工声音。 对于 A、 B、 C 的主

观评价试验， 对于 23 种人工合成声音的声

品质， 与舒适、 不舒适相关的评价进行成对

比较， 根据试验：
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① 声压级别增高时令人不舒服， 下降

时则感到舒服。 将频率转换到高频时也有相

同的结论。
② 对于周期变化， 当旋转速度越高时

则感到声音越不舒服， 旋转速度降低则越

舒服。
基于以上试验结果， 对 C 车的发动机

舱声学包装效果验证后， 具有非常好的

效果。
（4） 路面噪声

路面噪声一般为宽频域的随机噪声， 其

主要成分包括随着时间而变动的不规则信

号。 这些变动的信号成分进行时间平均处理

后可得到整体或者频谱曲线， 对其进行评价

时， 经常出现与主观评价结果不一致的情

况。 本节对考虑声压变动的路面噪声声品质

评价加以说明。 分析中使用白噪声为基础模

拟路面噪声而做成的随机噪声。
首先， 试听与全体噪声级别一致的多种

随机噪声以及试验测得的路面噪声， 了解到

变动感有着很大的差别。 因此， 得到变动感

是影响路面噪声声品质的重要因素的结论。
这种变动感可以认为是与时间轴波形包络线

的变动 周 期 相 对 应 的 主 观 评 价 值 （ 图

3-23）。 因此， 为了分析包络线的变动周

期， 对包络线的能量谱进行了调查。

图 3-23　 路面噪声的时间波形

求解包络线的能量谱和变动感之间的关

系后得到图 3-24。 由图可以知道 30Hz 左右

的振幅变动成分是决定变动感的主要因素。

另外， 包络线的能量谱中的高频成分使变动

感有减小的倾向， 需要重点关注包络线中

30Hz 以下的成分 S30 和包络线的整体幅值

SEA的比 S30 / SEA。
其次， 对于实车状态的路面噪声的这些

物理量进行整理， 可以确认能够对变动感进

行主观评价。 即， 为了改善路面噪声的声品

质， 如果减小 S30 / SEA是有效果的， 则扩大

图 3-24 中的包络线的能量谱的频带宽 ΔW，
就能实现上述目的。 进一步的研究发现， 包

络线的能量谱的频带宽 ΔW 与路面噪声的能

量谱的频带宽具有正的相关性。 因此， 为了

改善路面噪声， 必须将路面噪声的能量谱的

频宽度加以扩展。

图 3-24　 包络线能量谱的带宽与变动感

另外， 对路面噪声形容词语与物理特性

之间的关系， 以及声品质的定量评价方法进

行论述。 如下所述。
使用人工头对 8 种车的路面噪声进行立

体声录音， 并将其显示到作为试验者的男女

共 16 人的显示板上， 准备 18 个 （9 对） 声

品质评价用语， 根据 SD 法进行评价。 对评

价结果进行因数分析， 得到的共同因数制成

图 3-25 所示的 2 元路面噪声声品质空间。
因数分析的结果显示为第 1 因数压迫感和第
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2 因数柔顺及安静。 这个声品质空间 （图

3-25） 是根据成对比较法得到的， 试验者

喜爱的声品质用箭头显示。 从 “喜爱” 附

近的形容词来判断， “安静而不妨碍听觉”
是受到欢迎的。

图 3-25　 路面噪声品质空间和分组喜好声品质

之后， 对决定试验者喜爱的声品质的物

理量进行调查。
将全体噪声级别编辑成一定值的 8 种车

型的 1 / 3 倍频程 A 特性级别和试验者喜爱

的声品质评价分数的相关性进行对比求解，
对各个频率范围的路面噪声声品质的影响是

不同的： 100Hz 以下的低频级别的增加将会

使声品质恶化， 150 ～ 250Hz 的中频范围的

幅值增加对声品质的恶化没有贡献。 总之，
为了得到试验者所喜爱的声品质， 低频幅值

应该比中频幅值具有更低的频率特性。
如上所述， 对路面噪声的声品质有影响

的各个频率是不同的。 因此， 为了定量评价

路面噪声， 必须要根据各个频率的影响程度

来决定其权重比例。
为此制作 50 ～ 100Hz 范围内 + 5dB、

125 ～ 250Hz 范围内 - 3dB 的权重滤波器，
对试验者的声品质喜好和使用该滤波器所得

到的 O. A. （Overall） 值之间的相关性进行

调查， 得到相关系数 0. 92 的强相关性。
对于类似的对各频率的声品质的贡献量

分析并设计滤波器， 路面噪声声品质的定量

化评价成为可能。
（5） 车门关闭声

对车门关闭声有明显特征的 10 台车进

行测试， 并利用传声器再生法根据 SD 法进

行主观评价试验。
首先根据因数分析抽出决定车门关闭声

的共同因数。 分析结果显示， 第 1 因数的贡

献量达 48. 2% ， 用安静、 小、 柔顺等使用

频率较高的词汇表示， 可以解释为高级感。
第 2 因数的贡献量为 41. 2% ， 用沉重、 力

量大、 厚重等使用频率较高的词汇表示， 可

以解释为厚重感。
其次， 对录音进行分析， 并分析与主观

评价之间的相关性 （表 3-3）。

表 3-3　 物理特性值与因数 （评价用语） 的对应

　 　 　 　 因数及词汇

物理特性　 　 　 　 　

高　 级　 感

安静 小 柔顺 舒适 喜爱 深厚 高级 融洽 低

最大声压

衰减时间

50Hz 以下声压

1kHz 以上声压

100Hz 以下声压

200Hz 以下声压

☆2kHz 以上声压

☆高频衰减时间

中频衰减时间

☆频谱倾向

- 0. 821
- 0. 076
- 0. 138
- 0. 824
- 0. 494
- 0. 584

- 0. 933

- 0. 488
- 0. 710
- 0. 788

- 0. 795
0. 077
- 0. 354
- 0. 827
- 0. 669
- 0. 739

- 0. 941

- 0. 317
- 0. 651
- 0. 781

- 0. 718

- 0. 231
0. 152
- 0. 738
- 0. 147
- 0. 302

- 0. 792

- 0. 604
- 0. 640
- 0. 776

- 0. 637
- 0. 371
0. 098
- 0. 681
- 0. 220
- 0. 377

- 0. 849

- 0. 667
- 0. 717
- 0. 653

- 0. 619
- 0. 453
0. 234
- 0. 665
- 0. 146
- 0. 324

- 0. 776

- 0. 562
- 0. 565
- 0. 670

- 0. 592
- 0. 444
0. 292
- 0. 601
- 0. 030
- 0. 269

- 0. 740

- 0. 679
- 0. 627
- 0. 631

- 0. 548
- 0. 491
0. 372
- 0. 547
0. 037
- 0. 175
- 0. 681

- 0. 683

- 0. 600
- 0. 582

- 0. 468
- 0. 502
0. 274
- 0. 515
- 0. 043
- 0. 160
- 0. 683

- 0. 708

- 0. 668
- 0. 476

- 0. 657
- 0. 431
0. 348
- 0. 613
- 0. 018
- 0. 251
- 0. 651
- 0. 527
- 0. 439

- 0. 653
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（续）

　 　 　 因数及词汇

物理特性　 　 　 　 　 　

厚　 重　 感

沉重 力量大 厚重 干脆 丰富 坚固

最大声压 - 0. 159 0. 148 - 0. 142 - 0. 215 - 0. 340 0. 378

衰减时间 - 0. 565 - 0. 650 - 0. 652 - 0. 613 - 0. 650 - 0. 788

50Hz 以下声压 0. 712 0. 842 0. 664 0. 618 0. 657 0. 742

1kHz 以上声压 - 0. 064 0. 245 - 0. 126 - 0. 230 - 0. 282 0. 374

100Hz 以下声压 0. 603 0. 659 0. 539 0. 384 0. 291 0. 384

200Hz 以下声压 0. 409 0. 565 0. 324 0. 183 0. 133 0. 396

☆2kHz 以上声压 - 0. 131 0. 174 - 0. 217 - 0. 337 - 0. 365 0. 213

☆高频衰减时间 - 0. 579 - 0. 457 - 0. 681 - 0. 713 - 0. 565 - 0. 297

中频衰减时间 - 0. 233 - 0. 081 - 0. 332 - 0. 448 - 0. 344 - 0. 054

☆频谱倾向 - 0. 161 0. 177 - 0. 173 - 0. 261 - 0. 326 0. 414

注： ☆为相关性较高的项目； 带 “ 　 　 ” 的数字为本列中相关性最高值。

分析结果显示， 体现 “高级感” 的安

静、 小、 柔顺等词语对 2kHz 以上的声压幅

值、 最大声压级、 频谱倾向的相关性高。 另

外， “高频的减衰时间” 对沉重、 高级感的

相关性高。 也就是说， 高频声压幅值越小，
高频声压的衰减越快， 则车门关闭声表现为

安静， 成为柔顺、 舒适的厚重感、 融洽， 体

现出一种高级感。
对于厚重感， 具有较高使用频率的沉

重、 力量大与 50Hz 以下的声压级别有很高

的相关性， 坚固的声音与衰减时间 （最大

声压降到 1 / 2 时所经历的时间）、 50Hz 以下

的声压级别具有相关性。 也就是说， 低频声

压级越大、 最大声压级的衰减越快， 或者高

频成分的衰减越快， 则车门关闭声可以用沉

重、 力量大、 厚重、 清脆、 坚固的声音等描

述， 体现为优越的厚重感。
我们知道 “高级感” “厚重感” 的车门

关闭声所具有的物理特性。 因此， 对具有高

级感、 厚重感车门关闭声的 A 车和稍有欠

缺的 J 车进行比较， 并对影响因素进行

调查。
1） 撞针的影响： 如果拆除撞针， 高频

成分声压降低明显， 则可以知道门锁啮合声

音具有高频特性。 但是， 即使拆除撞针， A

车和 J 车仍然有差别。 将 A 车的撞针安装到

J 车上， 此时车门关闭声几乎没有变化。 由

以上试验结果可以知道撞针的影响非常小。
2） 挡雨条的影响： 将挡雨条拆除， 声

压整体上升， 特别是 2kHz 的高频成分上升

明显， 由此可以知道挡雨条对声音具有缓冲

的作用。 挡雨条对车门关闭声的影响较大。
3） 车门整体的影响： 对 A 车与 J 车的

车门本体重量、 关闭负荷等特性进行比较，
由于车门重量几乎相等， 车门的关闭速度也

没有较大的差别。 但是， J 车比 A 车的车门

刚度低， 因此， 挡雨条本身的缓冲功能没有

起到作用， J 车未达到 A 车的水平。 因此，
车门窗框的刚度对车门关闭声的影响较大。

为了验证以上分析结果， 以 J 车为基

础， 将车门窗框的刚度提高， 调整挡雨条的

位置 （提高密封性）， 提高门铰链部位的刚

度， 并试制了一台车门样件， 进行主观评价

并测试相关的物理特性。
试验结果显示， J 车的车门样件， 高级

感、 厚重感增加， 同原始的 J 车相比性能大

幅提升， 达到了与 A 车相同的水平。
（6） 异响

如果有异响发生， 将大大损伤汽车的高

级感。 本节中使用声学模拟系统对异响进行
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评价研究。
车内所发生的异响大致可以分为稳态音

和非稳态音 （冲击声、 变动声） 两类。 下

面就稳定音和非稳定音中的冲击音的目标设

定进行说明。
1） 稳态音

在信号的观测时间内幅度变动很小的

（可忽视的） 噪声， 对于一定速度时的轰鸣

声或者齿轮噪声等被凸显出来。 以齿轮噪声

为例进行分析， 发现对作为纯音的齿轮噪声

的感知相对于环境噪声其成分到底能凸显到

什么程度是最大的影响因素。 即， 相对于环

境噪声的突出量是目标设定需要考虑的

关键。
2） 冲击声

由于能量爆发持续时间在 1s 以内的声

音， 可以分为准稳态冲击声和分享冲击声两

类。 准稳态冲击声如变速器 “嗒嗒” 声，
在 200ms 以内的间隔内具有相类似的振幅

爆发而产生的噪声。 分离冲击声即为通常的

冲击噪声， 如驱动系统的敲击声、 变速时的

异响等。
下面以准稳态冲击声的变速器 “嗒嗒”

声为例进行分析。 “嗒嗒” 声的发生间隔约

为 40ms （4 气缸 750r / min 的 2 阶成分）， 该

冲击噪声具有急剧上升、 持续时间短、 较大

的波高比等特征， 在频率范围内显示出随机

噪声的频谱。 这样的冲击声受以下多种特性

的影响。
①上升部分的过冲 （overshoot， 上升时

间 Δt≤16ms）。
② 由于听觉残留效果的原因， 在时间

领域内有隔声的效果。
其中第②项的听觉残留的影响可以通过

声学模拟装置进行调查。
对该系列数据的 “嗒嗒” 声出现部位

以下的衰减斜率进行急剧、 平缓等调整， 并

进行主观评价， 不管哪一种变化， 都没有感

觉到与原始数据的差异， 这也进一步确认了

隔声效果。
其次， 为了调查冲击声的听觉残留持续

时间， 根据声学模拟装置在发出 “嗒嗒”
声的部位， 按照发动机旋转 2 次、 1 次、
0. 67 次、 0. 5 次的发生间隔进行加工， 然后

进行主观评价。 评价结果显示， 相对于 2 次

（ 发 生 间 隔 为 40ms ）， 能 听 到 与 1 次

（80ms ） 非 常 接 近 的 声 音， 而 0. 67 次

（120ms） 声音能感觉到明显的不同， 0. 5 次

（160ms） 声音则完全不同。 从以上分析结

果可知， 听觉残留效果的持续时间存在于

100ms 前后。

3. 4. 3　 新声品质评价方法的组合

之前所叙述的主观评价方法， 常常需要

转换成与人的听觉有关的语言。 但是， 人类

的听觉是包含非常微妙的因素在内的， 用语

言来表达常常会有一定的限制。 另外有些虽

然没有感觉到， 但是从生理上来说确实给人

体带来了一定的负担。 因此， 在将人的感觉

转换为语言之前的信息， 即因脑电波而产生

直接感觉前， 需要研究给人体带来的影响。
下面着眼于 “因听到不适的声音而使 α 波

减少”， 对声品质所进行的研究进行叙述。
图 3-26 所示为所进行的试验。 为了捕

捉到脑电波的整体倾向， 根据 10 ～ 20 方法

在脑部上布置了 12 点的电极。 声音的提示

方法基本为①无声部分 3 分， ②有提示音

3 ～ 9分； ③无声部分 3 分， 对期间的脑电波

进行连续记录。
首先进行预备试验， 用舒适、 不舒适声

音给身体所带来的负担的大小能否通过试听

声音前后的 α 波能量的变化 （α 波能量的前

后差、 前后比） 来进行评价， 对所使用的

“音乐” 进行了确认。
试验结果显示， 如果以同一个舒适性音

乐出现的无声部分的 α 波能量的前后差及

前后比为基准， 对各种不舒适性音乐试听前

后的 α 波能量的前后差、 前后比进行相对
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评价， 就能够评价身体负担的大小。

图 3-26　 试验系统示意图

可以将上述方法应用到怠速时车外噪

声的评价上。 作为基准音乐， 选择在预备

试验中受验者评价为稳定、 舒适的爱尔兰

系流行歌曲。 试验准备了柴油机货车 （ D
车） 和汽油机乘用车 （ G 车） 两种怠速

车外噪声。
与基准音乐相对应的评价结果如图3-27

所示。 左图为根据基准音试听前后、 怠速车

外噪声试听前后的 α 波能量差， 对于相对

值 （S—U： （Na - Nb）） 的比较结果。 右图

为根据基准音试听前后、 怠速车外噪声试听

前后的 α 波能量比， 对于相对值 （ S—U：
（Na - Nb）） 的比较结果。 此处： S 为基准

音乐试听； U 为怠速车外噪声 （D、 G） 或

者不适音乐 （Mu） 试听； Na 为试听后的无

声部分 α 波能量； Nb 为试听前的无声部分

α 波能量。
虽然两种怠速车外噪声 （D、 G） 的级

别都比较小， 但是都引起了与不适音乐同样

的脑电波变化。 此处， G 车有比 D 车有更强

的倾向。 另外， 从声压级的差别而造成的脑

电波的差来看， 声品质的差别几乎未出现。
诸如此类的根据脑电波的测试， 对声压

级的差进行对比来检验难以认知的声品质差

别的方法得到了确定。

图 3-27　 与基准音乐相对应的脑电波评价结果

3. 4. 4　 听觉训练

在研究声品质时， 对声音的识别需要有

高水平的听的能力。
为了锻炼听觉能力， 在日常的工作和生

活中需要留意哪些事项， 以下面的试验进行

说明。
以 4 缸发动机汽车加速时的车内噪声测

试结果为基准音， 准备发动机旋转 2 次成分

音 ± 3dB 的变化音、 4 次成分 - 10dB 这两种

加工后的声音， 在听感训练时对基准音和变

化音进行成对比较， 以判断是否能识别出两

种声音的差别。
听感训练时主要有以下两种有效果的

方法。
方法 1： 最初对每个提示音各进行 2 轮

练习后， 对试验者提出 20 个问题并不告知

其正确答案。 听觉训练按照 1 周 1 次， 共 5
次进行。

方法 2： 最初对每个提示音各进行 2 轮

练习后， 将回答最初的 10 个问题后告知其

正确答案， 以判断识别结果的正误， 对于后

边的 10 个问题， 不告知其正确答案。 听觉
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训练按照 1 周 1 次， 共 3 次进行。
不论是方法 1 还是方法 2， 都以后 10

个问题的答案正确率为判断依据。 对于声音

识别能力的训练效果的有无， 通过比较每次

训练的最初次和最终次的答案正确率即可

知晓。
训练的结果， 相比没有效果的方法 1，

告知一部分答案的方法 2 使训练者的声音识

别能力确实有提高， 并且具有很好的效果。
这些试验结果对于从事解决噪声问题工作的

技术人员来说， 可以在处理试验数据时一边

对方案效果进行主观评价确认， 一边通过对

声音的试听， 不断加强对声音识别能力的

训练。

参 考 文 献
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第 4 章　 测试分析技术

4. 1　 测试分析技术的发展动向

以降低汽车噪声为目的的振动噪声测试

及分析技术， 根据测试及分析对象的不同有

多种方法。 发动机及车身的振动噪声、 齿轮

噪声、 路面噪声、 轰鸣声、 制动噪声等的测

试分析技术， 虽然有通用之处， 但是根据每

一种问题对象都有固定的方法。 从其他视角

来看， 这些测试、 分析技术主要可以分为噪

声源的探查、 振动物体振动形态的把握、 振

动噪声二者之间通用的信号处理技术三个领

域。 本章将对这三部分进行叙述， 并着重于

噪声源的探查、 振动物体振动形态的把握，
介绍最近的案例。

作为振动物体的振动特性的分析方法，
根据激励试验所进行的模态分析方法是主

流， 从初期的 SDOF 法、 MDOF 法， 到现在

的多点参照法、 特性行列同定法等多种新方

法， 测试、 分析精度和效率都得到了快速的

提升。
另一方面， 实际工作过程中的发动机及

车身的振动形态的测试方法， 包括激光全息

法、 激光多普勒法等利用光学原理开发的方

法， 以及以加速度计为代表的振动测试方

法。 激光全息法的相关的信息不是本章介绍

的内容， 基于加速度计的多点振动结果而进

行的振动形态分析方法， 并不是模态空间的

振动模态———它被称为实机模态分析， 或者

ODS （ Operating Deflection Shape） 分析技

术， 将在 4. 2 节中列举详细的案例。
振动噪声的信号处理技术的发展也是令

人瞩目的。 其中着重于旋转机械特有的振动

噪声特性分析方法被称为特征分析法。 它作

为一种基本的处理方法从很久以前就广为人

知， 包括阶次比分析， 阶次跟踪分析、 时间

谱图、 rpm 谱图等。 这些信号处理技术随着

测试设备或者计算机软件的发展而不断得到

改进。 从模拟信号到数字信号的进步、 测试

结果的图表显示等越来越快， 图表彩色化已

经成为当今主流。
对于非旋转机械， 如同唢呐鼓一样对频

率和幅度进行同时解析的技术。 对于车内噪

声来讲， 到底是悬架振动和发动机振动哪一

种激励占支配地位， 使用 DSP 进行时间领

域分析的技术已经被开发出来。 对于此类的

信号处理技术， 在本章在不做详细介绍。
最后， 介绍一下关于噪声源的探测技术

的发展动向。 对于出现噪声的多数场合， 噪

声是从物体的哪个部位放射出来的， 是很难

精准定位的。 回顾近 20 年间的车辆及发动

机噪声源的探测技术发展， 虽然已经开发出

了很多的技术， 但现在仍然在不断地发

展中。
利用铅覆盖法对工作中的发动机或者车

辆进行隔声处理时， 需要花费一定的时间，
而且操作者的熟练程度不同， 结果也会有所

变化， 最近已经很少使用。 作为替代方案，
声学灵敏度法、 声学全息法等声源探测技术

得到了大量的应用。 其中声学灵敏度法， 是

使用两个传声器进行测试的方法， 正被广泛

使用。 近期， 使用两个传声器的 3 元声学灵

敏度法也已经被开发出来。 4. 3 节中将介绍

使用两个传声器对车内噪声的声学灵敏度进

行测试的案例。
声学全息法一般应用于行驶中的汽车放

射噪声的声源探测， 近年来得到越来越广泛

的应用。 对于移动声源， 基于多普勒效应的

频率变化进行修正测试， 然后再进行声学全
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息计算。
声学全息法包括近距离声学全息法和远

距离声学全息法。 一般所说的声学全息法就

是指后者。 对于每一种声源探测方法， 为了

不断提高测试精度而不断地开发新的技术和

方法。 在 4. 4 节中将对近距离声学全息法、
4. 5 节中将对远距离声学全息法中的一种，
即二重声学全息法进行详细说明。

4. 2　 实机振动模态分析

4. 2. 1　 前言

降低汽车振动噪声的关键是掌握作为最

大激励源的动力总成的全体振动特性。 但

是， 通过激励试验所得到的动力总成的动态

特性与实际工作过程中的振动形态之间的关

系还难以有明确的解析结论。 本节中所说的

测试技术并不算是最新的技术， 如对直列 4
缸 IDI 柴油机和变速器的振动， 从实机振动

模态分析和激励试验振动模态分析两方面来

研究， 并介绍过去未见报告的分析结果案

例。 另外， 本章中的实机振动模态分析方

法， 与被称为 ODS 的分析方法是相同的。

4. 2. 2　 激励模态分析

对装配状态的动力总成进行单点激励

时， 在试验模态分析的基础上， 从发动机和

变速器之间相互设定激励点和响应点时的试

验结果了解到， 相反性原理不成立。 因此，
仅在发动机侧激励难以精准确定动力总成全

体的模态， 故本试验选择 2 点激励分析

方法。
图 4-1 为激励试验的概略介绍。 激励信

号为无相关的随机信号， 保证发动机和变速

器的激励方向为直交设定电磁激振器， 响应

点选择动力总成表面上的 26 点， 并对每点

的 3 个方向加以测试。 根据试验结果， 分别

激励和 2 点同时激励的结果具有很好的一

致性。

图 4-2 所示为全部响应点的频率响应函

数的振幅的加权平均结果。 从该结果中可以

得知， 受到激励时动力总成的共振频率约为

290Hz 以上。 激励试验时的固有模态分析的

代表例子将在后续内容中加以阐述。

图 4-1　 两点同时加振试验法

图 4-2　 频率响应函数

4. 2. 3　 实机振动模态分析

为了掌握以 3200r / min 速度无负荷运转

的动力总成全体的振动形态， 以动力总成上

的任意一点为基准点 （ ref）， 设定多处响应

点 （res）， 同时测试两者的振动， 其结果按

照式 （4. 1） 计算模拟频率响应函数 FRFij。

FRFij =
G ij（ω）
G jj（ω）

（4. 1）

式中， G ij （ ω） 为 ref 和 res 之间的能量；
G jj（ω）为 ref 的能量。

根据以上方法所求得的模拟频率响应函

数的相位、 振幅信息， 以 0. 5 次的间隔确定

各个阶次成分的模态振型。 图 4-3 所示为 1
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次、 2 次、 2. 5 次、 3. 5 次的结果。

4. 2. 4　 对实机模态振型的考察

动力总成如果存在残存的激振力， 将会

出现侧倾 （Rolling）、 俯仰 （Pitching）、 上

下跳动 （Bouncing） 等刚体模态。 因此， 图

4-3 所得到的结果， 可以认为是刚体模态与

弹性模态的耦合。
刚体模态可以通过 X - Y - Z 轴上的直

进运动和绕各轴的旋转运动等 6 自由度表

示， 为了与每个阶次的实机振动模态的测试

结果一致， 使用式 （4. 2） 中所示的最小自

乘法来决定权重系数， 即可以抽出刚体运动

的模态振型。
ϕm = amX + bmY + cmZ + dmYZ + emXZ + fmXY

（4. 2）
式中， ϕm 为 m 阶刚体模态振型矢量； X、
Y、 Z 为直角坐标系中的直进运动单位矢

量； YZ、 XZ、 XY 为绕各坐标轴的旋转运

动单位矢量； am、 bm、 cm、 dm、 em、 fm为刚

体运动各自由度成分的权重系数。
另一方面， 弹性振动模态可以根据式

（4. 3） 求得。 它被认为是从实机振动模态

的测试结果 （ODS） 中将刚体模态去除而得

到的， 以下为残余模态振型。
φm =Φm -ϕm （4. 3）

式中， Φm 为 m 阶 ODS 矢量； ϕm 为 m 阶刚

体运动模态振型矢量； φm 为 m 阶残余模态

振动矢量。
实际中的动力总成振动形态， 是刚体模

态和弹性模态的耦合结果。 为了了解刚体运

动模态的贡献量， 可以用式 （4. 4） 来求得

模态振型的相关因数 （MAC）。

　 MACmn =
（Φh

m·ϕn） 2

（Φh
m·ϕm） （Φh

n·ϕn）
（4. 4）

式中， Φm 为 m 阶 ODS 矢量； ϕn 为 n 阶刚

体运动模态振型矢量； h 表示转置。
图 4-4 中所示为每间隔 0. 5 次直到 8 阶

为止的 ODS 和刚体模态之间的 MAC 值的计

算结果。 发动机旋转 4 阶成分以下的模态，
除了 2. 5 阶、 3. 5 阶以外 MAC 值近似等于

1， 可以认为图 4-3 中所示的 1 阶及 2 阶振

动模态为刚体模态。

图 4-3　 振动模态分析

图 4-4　 各阶旋转次数的 MAC 值比较

对于 2. 5 次、 3. 5 次等半阶次成分，
MAC 值约为 0. 5 左右。 这些振动模态显示

出刚体模态和残余模态耦合效果。
图 4-5 中显示的是 2. 5 阶实机振动模态

和残 余 模 态。 3200r / min 的 2. 5 阶 约 为

133Hz， 因此残余模态虽然比激振时的低阶

次共振频率 （289Hz） 要低， 显示为扭转模

态。 关于半阶次振动成为扭转模态的原理，
在参考文献 4） 中有论述， 本文不加详细

说明。
4. 5 阶以上的 MAC 值非常低刚体模态

对实机振动的贡献量很小。 图 4-6 中所示为

激振时的 289Hz 固有振动模态和实机旋转 5
次 （266Hz） 的振动模态。 二者显示为十分
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图 4-5　 实机模态和残余模态

图 4-6　 实机模态和加振时的振动模态

相近的振动模态。
本节中， 叙述了根据 2 点随机激励法的

模态分析所确定的动力总成的振动特性高精

度结果和实机振动模态分析所得到的动力总

成整体动态形态结果， 以及二者的比较计算

方法详细案例。 结果显示， 激振时的低阶共

振频率以下的偶数及奇数次的振动形态为刚

体模态， 半阶次成分的振动成为与弹性振动

类似的扭转模态。

4. 3　 近场声学灵敏度

4. 3. 1　 前言

在汽车开发流程中占重要位置的前期性

能之一的振动噪声， 对开发高精度的预测、
分析技术的要求越来越高。 但是， 发动机作

为激励源具有很宽的频率特性， 以车身为代

表的高模态密度及衰减的构造物， 仅仅以传

统的数值解析方法、 试验模态解析方法等很

难做到高精度的预测和分析。
以前， 使用车身板件的振动实测值进行

预测， 将车身的全部板件细分化然后再测试

需要花费大量的时间。 在本节中， 将介绍根

据板件的近点声学灵敏度所求得的振动速度

和车内声场分析的数值解析结果组合的新

方法。
使用声学灵敏度方法具有试验时间短、

充分考虑板件间相互振动相位关系、 结果精

度高等优点。 根据这种方法， 对声品质贡献

量较大的 150 ～ 250Hz 频率范围内的噪声对

象， 进行以发动机振动为主要原因的车内噪

声的预测以及车身板件的贡献量分析等， 以

改善车内噪声。

4. 3. 2　 试验分析方法概要

（1） 试验分析方法流程

本研究所涉及的试验分析方法如图 4-7
所示。 进行车体激励试验， 测试图 4-8a 所

示的分割成的 39 块车身板件的近点声学灵

敏度， 并换算成板件的振动速度。 使用有限

元分析方法求得每个板件的声学灵敏度。 根

据求得的振动速度和声学灵敏度就可以进行

车内声压预测以及各板件对乘员耳边噪声的

贡献量分析。

图 4-7　 试验分析方法流程

（2） 板件声学灵敏度模拟

根据有限元法求得板件的声学灵敏度。
板件的声学灵敏度是指对车身的板件施加单

位振动速度 V j时， 乘员耳边位置的声压 Px（ j）

的频率响应。 本文中的用 Sx（ j）来表示板件的

声学灵敏度， 计算式为式 （4. 5 ）。 此时，
每个板件仅在与表面垂直的方向上具有自由
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度， 并假定板件之间的振动没有耦合。

Sx（ j） =
Px（ j）

V j
（4. 5）

分析时所使用的车内声学模型如图 4-8b
所示。 模型主要由实体单元构成， 吸声性能

以 4% ～ 10%的模型阻尼表示。 该模型的计

算精度通过与图 4-9 所示的车内声腔声学激

励试验结果的对比得到了验证， 达到了实用

水平。

图 4-8　 近场声学灵敏度测试范围和有限元模型

a） 地板区域分割　 b） 车内空腔有限元模型

图 4-9　 FEM 模型精度验证结果

（3） 从声学灵敏度到板件贡献量的

变换

1） 试验法

为了测试板件的近场声学灵敏度， 使用

激振器对车身进行激励试验。 根据对车内噪

声贡献量的大量调查结果， 激励点和激励方

向选择右悬置的上下方向、 左右方向以及后

悬置的上下方向。 使用双传声器型声学探测

器对每个板件进行扫描进行声学灵敏度测

试。 图 4-10 为测试方法示意图。

图 4-10　 灵敏度测试方法概要

2） 板件振动速度计算方法

本文中所介绍的方向的特征是将近场声

学灵敏度转换为板件相互之间包含振动相伴

信息在内的振动速度。 使用输入声学灵敏度

I j和输出声学灵敏度 J j， 复数声学灵敏度可

以通过声压 P 和粒子速度 V 的互谱分析 GPV

用式 （4. 6） 来求出。 下列公式中的下标 j
表示 1 到 39 号车内板件的顺序号， 对于每

个板件均有

GP（ i）V（ j） = I j + iJ j （4. 6）
对于公式 （4. 6）， 基于以下原因假定

I j≥J j， 即根据声学激励试验所得到的车内

声学传递函数的相位特性相对于频率的变化

是稳定的。 再者考虑到本次试验对象的频率

范围内的声学模态的复杂性， 车内声场并不

是理想的定在波， 而是声源附近的行进波成

分占主导地位。 因此， 对于 I j成分影响较大

的行进波， 与对 J j成分影响较大的定在波相

比， 认为前者更大， 故式 （4. 6） 可以近似

表达为式 （4. 7）。
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GP（ i）V（ j）≈I j （4. 7）
另一方面， 板件的近场声学灵敏度利用

互谱分析法根据式 （4. 8） 进行计算。

I j =
Im（G12） j

ρωΔr ≈GP（ j）（V） j （4. 8）

式中， ρ 为空气密度； ω 为频率； Δr 为传声

器之间的距离。
另外， 根据互谱 GP（ i）V（ j） 的定义， 使用

近场声压 P 以及粒子速度 V 的各傅里叶谱

根据式 （4. 9） 表示：
GP（ i）V（ j） = G∗

P（ j）GV（ j） （4. 9）
注： ∗表示复数共轭。

从互谱分析的定义可以得到式 （4. 10）
和式 （4. 11）：

G∗
P（ j） =

GP（ j）F

GF
（4. 10）

GV（ j） =
G∗

V（ j）F

G∗
F

（4. 11）

式中， GF为激励 F 的傅里叶谱。
根据式 （4. 9） ～式 （4. 11）， 可得：

GP（ j）V（ j） =
GP（ j）F·G∗

V（ j）F

GFF
（4. 12）

式中， GFF为激励 F 的功率谱。
根据式 （4. 8） 以及式 （4. 12）， 粒子

速度和激励的互谱可以用式 （4. 13） 表示：

GV（ j）F =
I j·GFF

G∗
P（ j）F

（4. 13）

近点声场的粒子速度和板件振动速度如

果相等， 则式 （4. 13） 表示为板件振动速

度和 发 动 机 悬 置 激 励 的 互 谱。 根 据 式

（4. 13） 可以对车内所有板件进行求解， 包

括相位信息的板件之间的互谱。
（4） 声压预测及贡献量计算方法

使用有限元法求得的板件声学灵敏度

Sx（ j）， 乘员耳边位置的声压 Px和发动机悬置

的激励 F 之间的互谱可以用式 （4. 14） 计

算， 式中的 N 为板件数量：

GP（ j）F = ∑
N

j = 1
Sx（ j）·GV（ j）F （4. 14）

根据式 （4. 14）， 在激励发动机悬置

时， 乘员耳边位置的声学灵敏度按照式

（4. 15） 计算：
Px

F = 1
GFF

∑
N

j = 1
Sx（ j）·GV（ j）F （4. 15）

将式 （ 4. 13 ） 代入后， 可以得到式

（4. 16）：
Px

F = ∑
N

j = 1

S∗
x（ j） I j

GP（ j）F
（4. 16）

相对于乘员耳边位置的声压， 将每个板

件的 贡 献 量 除 以 ∑ 以 后， 可 以 得 到 式

（4. 17）：
Px（ j）

F =
S∗
x（ j） I j

GP（ j）F
（4. 17）

4. 3. 3　 分析结果

（1） 车内噪声预测结果

图 4-11 为右悬置左右方向激励时驾驶人

耳边位置声压的试验值和计算值的对比。 在

150 ～500Hz 范围内二者非常接近。 对于其他

的激励点、 激励方向也得到了相同的结论。

图 4-11　 驾驶人耳边声压预测结果

（右悬置左右方向加振时）

（2） 板件贡献量分析结果

根据各板件的计算公式 （4. 17） 求得

的结果进行矢量求和， 可以求得每个板件的

总的贡献量。 总的结果中， 包括地板、 风窗

玻璃、 前围板、 左右侧板、 顶篷、 后围板等

7 个部分。 图 4-12 是后悬置上下方向受激

励时地板以及顶篷的贡献量。 实线为耳边位

置的声压， 虚线为各个板件所发出的声压总
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和。 虚线与实线越接近， 则表示该板件对总

声压的贡献量越高。

图 4-12　 地板、 顶篷贡献量

（后悬置上下方向加振时）

4. 3. 4　 实车改良案例

将以上所介绍的方法应用到实车改良案

例中， 其效果得到了确认。 试验结果显示，
无论哪个方向受激励， 对于驾驶人耳边位置

声压地板的贡献量最高。 根据实车行驶时的

振动测试结果， 断定地板整体的振动是主要

的原因。 因此， 在地板上追加加强板， 对贡

献量较高的部位进行加强， 以降低其振动幅

值。 通过改造后的样车试验， 当右悬置左右

方向受激励时， 驾驶人耳边位置的声学灵敏

度降低了约 10dB， 车内整体噪声得到了

改善。
综上所述， 利用板件的近点声学灵敏度

分析， 考虑板件相互之间的相位并推测振动

速度的方法， 得到了很好的效果。 根据该方

法， 可以在短时间内精度很高地预测相对于

乘员耳边位置声压车身各板件的贡献量， 并

在此基础上制定适当的解决方案。 这种方法

最终通过试验验证了方案的效果。

4. 4　 近场声全息法

4. 4. 1　 前言

近场声全息法， 具有基于对声源近距离

测试的前提和对声源进行分解能力高的特

征。 远场声全息法， 即使测试面无限大， 从

理论上来讲无法分离配置间距小于研究对象

频率的噪声的半波长的声源， 而近场声全息

法完全不存在这种限制。
根据对近场声源的测试， 可以得到包含

声源多个几何学信息 （即， 声源的详细形

状或者模态） 在内的衰减波。 衰减波是指

在声源附近空间的声压的过渡的变动、 随着

与声源距离的增加而急剧衰减的声波。
在实际中使用近场声全息法时， 参考传

声器的数量、 位置、 测试面的大小等， 对声

源探测结果有很大的影响， 因此必须对这些

参数进行必要的设定。 特别是参考传声器的

测定技术， 现在仍然处于研究阶段， 目前已

经有一些研究成果报告。 在本节中， 首先叙

述近场声全息法的理论知识， 并介绍实际中

的应用案例。

4. 4. 2　 近场声全息法的原理

应用于半自由空间的近场声全息法， 首

先测试与声源接近的 2 元平面 （全息面）
的复数声压， 并再生与声源接近的半自由空

间内的声压。 从再生的声压中计算出粒子速

度及声学灵敏度。 如果与声源接近的面能够

再生， 就可以掌握声源的各种特征。
对于 3 元波动方程， 如果仅考虑单一频

率， 就可以得到赫姆霍兹方程式。 另外， 赫

姆霍兹方程式的解为式 （4. 18） 所示的赫

姆霍兹积分方程式：

P（ r） = ∬s [P（ r′） ∂G（ r - r′）
∂n -

G（ r - r′） ∂P（ r′）
∂n ]dS （4. 18）

式中， G 为自由空间的格林函数； S 为边界

面； r 为再生点的位置矢量； r′为全息面的

位置矢量。
如果采用格林函数 GD， 将式 （4. 18）

中的第 2 项消去， 则可以得到第 1 拉里积分
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公式：

P（ r） = ∬sP（ r′）GD（ r - r′）dS

（4. 19）
式 （4. 19） 为二元的积形式， 根据二

元傅里叶变换则成为单纯的积的形式：
P（kx，ky，z） = p（kx，ky，z′）gD（kx，ky，z′ - z）

（4. 20）
式中， kx， ky 为与全息面平行的波数； z， z′
为各自再生面、 全息面的位置坐标； gD 为

GD 的二元傅里叶变换， 此处所采用的笛卡

尔坐标系为：
gD = exp{jkz（ z - z′）} （4. 21）

式中， kz = k2 - k2
x - k2

y。 当 kz 为纯虚数时，
以指数函数表示当远离声源时的衰减波。 这

个衰减波， 即之前提到的衰减波。 该衰减波

在声源附近空间的声压具有过渡变形， 它包

含声源的几何学信息。
为了在全息面上再生某些方向上不存在

声源， 式 （4. 20） 虽然可以使用。 但是在

存在 声 源 的 方 向 上 进 行 再 生 时， 与 式

（4. 20） 相反， 将成为式 （4. 21） 的形式：

p（kx，ky，z） = p（kx，ky，z′）
1

gD（kx，ky，z′ - z）
（4. 22）

上式中， 0≤z < z′， 衰减波按照指数形

式增幅， 因此对声源的分解能力很高。
如果对式 （4. 20） 和式 （4. 21） 右边

进行二元逆傅里叶变换， 就可以再生与全息

面平行的半自由空间内的再生面上的声压。
式 （4. 23） 为式 （4. 20） 的二元逆傅里叶

变换：
P（ r） = F -1{F[P（ r′）]F[GD（ r - r′）]}

（4. 23）
同样， 根据欧拉公式可以求得粒子速度：

U（ r） = 1
jωρVP（ r） （4. 24）

根据式 （4. 23） 和式 （4. 24） 所求得

的声压和粒子速度， 就可以求解声学灵

敏度。

4. 4. 3　 近场声全息法的应用

为了进行式 （4. 23） 所示的二元傅里

叶变换， 使用等间隔的网格分割全息面， 必

须同时测试所有节点上的声压。 而且为了高

精度地再生声源， 要尽可能地在更大的平面

上进行测试。 例如， 为了准确地了解 50cm
宽的声源， 必须在 1m ×1m 的平面上进行声

压测试， 如果间隔为 5cm， 那么则需要至少

400 个传声器。 这在实际操作时有很大的

难度。
Maynard 等人在所有的测试点上布置了

传声器， 将高速多路转换器 （multiplexer，
简称为 MPX） 测得的数据视为同时测得的

结果。 但是， 在现实中准备数千个传声器有

非常大的困难， 因此该方法仅适用于测试对

象为很小的声源。
因此， 一般可以对全部测试点进行分批

次测试， 当存在多种独立声源时， 要保证每

次测试之间的强度、 相位等的相关性是基于

相同的基准信号的基础上。 由于测试时间而

产生的变动的全体声场， 要注意将全体声场

分割成在强度、 相位等方面没有相关性的子

声场。
分割后的独立声源的数量未知， 而且各

个基准传声器与每个独立声源的位置关系也

无法确定， 因此选择准确的基准信号是非常

重要的。 这些虽然是实际中在多个独立声源

的声场中应用声全息法时所存在的问题， 但

声全息法是在声源附近进行测试， 多点测试

声源自身受附近的独立声源影响， 因此上述

的分割独立声源是必需的。
选择基准传声器的方法， 可以同时对多

个激励信号进行测试， 以作为基准信号的备

选， 相对于基于测试结果做成的相互频谱行

列式， 特异值分解及主成分分析等方法也适

用。 但是， 作为主成分分析方法的必要条

件， 要求在多数的基准传声器中必须检测出
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每个独立声源的基准传声器。 如果满足不了

这个条件， 将很难理解主成分的物理意义。
另一方面， 如果各个独立声源的位置未知，
而独立声源的数量预知时， 则可以使用偏相

关函数对部分声场进行分离。
本节介绍了一个根据偏相关函数对部分

声场进行分离和全体声场的再生方法。 这种

方法将全息面测试点中的一个声压和 m 个

基准传声器信号 （基准音） 做成式 （4. 25）
中的互谱行列式， 基于该行列式对部分声场

进行分离。

　

Sx1x1 Sx1x2 … Sx1xm Sx1y

Sx2x1 Sx2x2 … Sx2xm Sx2y

︙ ︙ ︙ ︙ ︙
Sxmx1 Sxmx2 … Sxmxm Sxmy

Syx1 Syx2 … Syxm Sy t

〓

〓

〓
〓
〓
〓
〓
〓
〓

〓

〓

〓
〓
〓
〓
〓
〓
〓

（4. 25）

式中， Sxixj 为基准信号之间的互谱； Sxiy， Syxi
为基准信号 xi 的全息面的测试信号 y 的互谱。

现在， 考虑作为基准信号之一的 x1， 将

与其相关的某个成分从其他的基准信号及所有

的测试信号中除去， 作为残差互谱算出。 具体

的计算公式见式 （4. 26） ～式 （4. 28）。

Sxix j， x1 = Sxix j -
Sx1x jSxix1

Sx1x1
（4. 26）

Sxiy， x1 = Sxiy -
Sx1ySxix1

Sx1x1
（4. 27）

Syx j， x1 = Syx j -
Sx1x jSyx1

Sx1x1
（4. 28）

式中， Sxix j， x1 是除去与 x1 相关的某个成

分后基准信号之间的残差互谱； Sxi y， x1 和

Syxi， x1 是除去与 x1 相关的某个成分后 x1

与 y 的 残 差 互 谱。 这 个 公 式 是 利 用 式

（4. 25） 中的行列式进行计算后所得到的残

差互谱行列式。 这里 x1 与 y 之间的 H1传递

函数 Hx1y和与 x1 相关的某个部分声场 Py1，
分别按照下式给出。

Hx1y =
Sx1y
Sx1x1

（4. 29）

Py1 = Hx1ySx1x
1 / 2
1 （4. 30）

重复相同的步骤， 最终分离出来 m 个

残差部分声场和与任何基准信号都不相关的

残差杂音声场。
根据以上的处理方式分离出来的相互之

间没有相关性的 m 个残差部分声场， 对个

别部分适用近场声全息方法后残差部分声场

的再生就将成为可能。 但是， 因为偏相关函

数每次都要分离残差互谱， 这些残差部分声

场未必能与现实的独立声源物理对应。 实际

的声场中， 各个声源的强度、 相位是随机变

化的所有成分的总和。 因此， 全体声场的再

生的物理意义是不包含相位信息的量， 即自

乘平均声压的总和。

4. 4. 4　 应用案例

将三个直径为 10cm 的密封型圆锥扬声

器按照 30cm 的间隔布置， 扬声器之间以无

相关性的随机信号作为声源， 三个基准传声

器如图 4-13 所示按照三种方式进行配置，
记录试验结果。 方式 1 是配置在扬声器的正

上方 （了解声源正确位置的理想场合）， 方

式 2 是配置在扬声器的附近 （基本了解声

源正确位置）， 方式 3 是扬声器随机配置

（声源位置完全不了解）。

图 4-13　 基准传声器的配置方法

试验时， 全息面与声源的距离为 10cm，
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基准传声器与声源的距离为 12cm， 装有 8 个

传声器的支架按照6. 25cm 的间隔布置， 然后

对支架按照6. 25cm 的距离平行移动， 对分割

为 16 ×16 块的 1m ×1m 的全息面进行声压测

试。 图 4-14 为测试装置概况。 图 4-15 ～ 图

4-17 为针对每一种配置方式所测试得到的声

压进行分离之后的残差部分声场 （图 a、 图

b、 图 c） 和残差杂音声场 （图 d）。
根据以上试验， 在理想的情况下， 各残

差部分声场的自乘平均声压和 （图 4-15）
代表了物理声源的位置， 残差杂音也很小，
现实中的声源基本上被再生出来了。 通常情

况和最差情况下， 各残差部分声场 （图

4-16、 图 4-17） 与物理声源没有对应， 残

差杂音也有变大的倾向。 但是， 最差的情况

下， 如果残差杂音声场的三个峰值位置与声

源的位置相等， 基准声源的数目与真正的声

源的数目相同， 则可以断定没有其他的声源。
图 4-14　 测试装置概况

图 4-15　 配置 1 的残余部分声场和杂音残余声场 （理想配置）
a） 与基准 1 相关的某残余声场　 b） 与基准 2 相关的某残余声场

c） 与基准 3 相关的某残余声场　 d） 残余杂音声场
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图 4-16　 配置 2 的残余部分声场和杂音残余声场 （普通配置）
a） 与基准 1 相关的某残余声场　 b） 与基准 2 相关的某残余声场

c） 与基准 3 相关的某残余声场　 d） 残余杂音声场

图 4-17　 配置 3 的残余部分声场和杂音残余声场 （最差配置）
a） 与基准 1 相关的某残余声场　 b） 与基准 2 相关的某残余声场
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图 4-17　 配置 3 的残余部分声场和杂音残余声场 （最差配置） （续）
c） 与基准 3 相关的某残余声场　 d） 残余杂音声场

图 4-18 中， 与声源接近位置的全体声

源再生的结果显示， 与参考配置位置无关的

三个峰值被明显地分离开， 各声源的强度差

也得以确认。 但是， 与理想的情况相比， 通

常情况和最差情况的声源位置虽然相同， 强

度分别小了 7. 6%和 13. 3% 。

图 4-18　 全体声场的声学灵敏度

a） 配置 1　 b） 配置 2　 c） 配置 3

因此， 根据偏相关函数进行的声场的分

离， 如果相对于声源布置在远离基准信号的

位置， 且其数目与独立声源相对应， 就可以

准确掌握声源的位置。 但是， 理想配置以外
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声源强度的预测精度变差的问题仍然还没有

得到解决。 如上所述， 基准信号的数目和声

源强度的预测精度的判断， 以残差杂音声场

的自乘平均声压和为指针是有效的方法。
通过声全息法进行声源探测的目的之

一， 是了解多个声源的位置及声源强度大小

顺序， 为有效地制定解决方案以降低声源声

压提供条件。 根据现在的技术即可得到可靠

的成果。 但是， 为了利用声学放射计算以提

高声源强度的探测精度， 有必要在声源的位

置布置参考声源， 然后进行充分的研究。
本节叙述了近场声全息法的基本原理和

实用案例。 这种方法是在实际应用中开发出

来的技术， 特别是对于长波低频声源， 不限

于近距离测试的条件限制， 当测试面上的测

试间隔很短、 测试点数很少时也可以得到很

好的应用， 可以发挥声源分解能力高的特

征， 今后必将能得到更大的发展。

4. 5　 二重声全息法

4. 5. 1　 前言

作为发动机或者车辆表面放射噪声声源

的探测方法， 与声全息法相关的报告很多。
声全息法测试面为单一平面， 在距离测试对

象数个波长处进行远距离测试是以前的方

法， 近场声全息法或者测试面的形状为半球

形的方法， 是为了提高声源探测精度而开发

出来的最新方法。
这些测试方法虽然有高精度的声源分离

能力， 但是测试面以及形状等各种限制条

件， 使得适用的对象很少。 特别是测试发动

机单体噪声时， 发动机实验台架、 进排气配

管等对于测试设备的布置在空间上非常

不利。
另一方面， 虽然按照声源探查精度的方

法比现在使用的方法差， 但对于测试位置的

自由度来说， 如果声源探查精度再能略有提

高则将成为具有很高实用性的方法。 从这个

观点出发， 采用与过去方法同样的测试距

离， 并且采用比过去精度更高的测试方法，
开发出了声学二重全息分析法。 本节中， 针

对该种方法的原理和基本检验实验结果加以

说明后， 再介绍使用本方法对实际工作中的

发动机的声源探测具体流程和效果。

4. 5. 2　 二重声全息法原理

首先叙述以前的声全息法， 然后根据声

全息法进行声源探测的概念， 对二重声全息

法的原理和特征进行阐述。
（1） 声学全息法原理

声全息法是将声源存在的面假定为平

面， 以其为声源面。 距离声源 z 处设置一个

平面， 这种定义测试面的方法即为声全息法

（以下简称为 AH）。 在测试面上布置格子状

的测试点， 进行复数声压测试。
一般的声全息法使用多点测试得到的复

数声压振幅 P （Xm， Ym ）， 在任意的平面

（称为再生面） 上再生声源。 探测声源时选

择声源面为再生面。 再生声源时， 如果应用

球面波的逆向传播法则， 则再生面上的任意

一点 （称为再生点） 的再生值 V（ x， y， z）
为

V（x，y，z） = - 1
jρck∬

P（Xm，Ym）
r e - jxrdXmdYm

（4. 31）
式中， ρ 为空气密度； c 为声速； k 为频率；
Xm， Ym 为测试点的坐标； r 为测试面上的

测试点和再生面上的再生点之间的距离。
对于声全息法， 根据式 （4. 31） 进行

面积分所得到的每个成分， 即测试点的测试

声压的单独得到的再生值， 称为单独再生

值。 图 4-19a 中的再生面上的任意再生点

R， 实际上的声源位置 （声源点） 为 S， 它

与测试点M1、 M2 的关系， 即为声全息法的

声源再生原理。 基于式 （4. 31） 的再生计

算， 声源为点声源。
现在， 将再生点 R 设置为声源点 S 时，
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声源再生时逆向传播距离与实际的声波向测

试点所传播的距离相等， 从各个测试点求得

的单独再生值全部为同相位的复数。 另外，
当再生点与声源不在同一位置时， 从各个测

试点所求得的再生值的相位则不同。 最终的

再生值是将全部测试点的单独再生值相加后

得到的。 因此， 相位相同的单独再生值相加

后的再生值的绝对值， 必然比相位不同的单

独再生值相加后所得到的绝对值大。 图

4-19b为复数平面上所表示的上述的关系，
明确显示出声源所在位置的再生值为极大

值。 这就是声全息法通过测试进行声源探测

的原理。

图 4-19　 声全息法的声源探查原理

如果在不是声源的位置再生， 各个测试

点的单独再生值的相位是变化的。 这些变化

量影响声全息声源定位精度， 相同频率的测

试面越大、 测试面与测试对象间的距离越

近， 则结果越大。
但是， 当实际测试时， 仅从声源定位精

度的观点来看无法决定测试面的大小。 也就

是说， 拥有面积的声源， 必须有较大的测试

面， 那么所需要的测试时间也就越多， 因

此， 必须尽可能减小测试面的面积以缩短测

试时间。 测试距离虽然可以设定在与声源尽

可能接近的位置， 但是经常受到障碍物、 空

间狭小等条件的限制。 因此， AH 法声源的

定位精度只能在测试时才能决定， 而且受测

试面的大小及测试位置的制约， 存在无法保

证足够的精度的问题， 必须要想办法提高测

试精度。
（2） 二重声全息法的原理和特征

以前的声全息法的声源定位精度由测试

面的大小和测试位置决定。 为了解决这个问

题， 提高声源定位精度， 开发了一种利用两

个测试面的复数声源测试的全新声全息法。
在本节中， 将这种方法称为二重声全息法，
简称为 ADH。 接下来叙述这种方法的原理

和特征。
图 4-20 所示为在以前测试面的后部距

离为 d 的位置设置第二个测试面。 这两个面

分别称为前测试面和后测试面。 后测试面上

的测试声压根据式 （4. 32） 转换为前测试

面上的声压。 这个变换值与在前测试面上所

测得的结果相比， 当二者存在差别时， 将该

差加到前测试面的测试结果上。

P′2 = P2
r2
r1
e - jx（ r2-r1） （4. 32）

P3 = P1 + α（P1 - P′2） （4. 33）
式中， P′2 为后测试面上的测试声压 P2转换

为前测试面上的声压； P1 为前测试面上的

测试声压； P3 为合成后的声压； r1、 r2 分别

为每个再生点和 P1、 P2 的测试点之间的距

离； α 为增幅系数， 为正数。

图 4-20　 声学二重全息法概念
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式 （4. 33） 所表达的即为上述操作，
特别是第 2 项只有在与声源不在同一位置的

再生点再生时才存在。 因此， 如果将公式左

边所表示的声压代入式 （4. 31） 的 P， 就可

以求得再生值。 当增幅系数为 0 时， 式

（4. 33） 左边将成为前测试面上的声压， 即

为以前的 AH 法。
ADH 法能完成使式 （4. 33） 的第 2 项

的非声源的再生点的再生值变小的功能。 当

增幅系数一定时， 该值随着再生点距离声源

位置越远则越大， 第 2 项括号中的值一定时

与增幅系数成比例。 因此， 如果将增幅系数

设定为较大的值， 则声源定位的精度就会提

高。 也就是说， 与 AH 法测试时声源定位精

度并不固定。 它可以根据增幅系数来自由选

择再生灵敏度。
实际上， 对于声压测试环境中的反射及

乱射， 再生结果会受到影响， 根据预先已经

掌握的声源进行试验来选择适当值是非常必

要的。 本文中， 将合作应用预备试验中所得

到的增幅系数。 对于存在的两个测试面， 根

据式 （4. 32） 和式 （4. 33） 进行声波的二

重逆传播计算方法， 被命名为二重声全

息法。

4. 5. 3　 扬声器激励试验

如前所述， ADH 法比传统的 AH 法具

有更高的声源定位精度。 为了验证这一结

论， 以扬声器为声源进行了验证试验。 图

4-21 所示为试验装置。 将两个传声器 M2、
M3 用水平支架以距离 d 的间隔平行固定。
利用这个支架可以将两个传声器上下左右方

向移动， 同时进行两个平面的测试。

图 4-21　 声学二重全息法的测试装置

另外还布置一个传声器 M1 作为参考信

号。 三个传声器的信号通过 A / D 转换器输

入计算机中。 移动传声器的控制和声全息再

生计算可以在同一计算机上进行。 准备两个

直径为 10cm 的锥形扬声器 （密封型）， 在

1. 35m 的高度上以 0. 32m 的水平间距布置，
仅将左边的传声器向内 0. 12m 的后下方位

置， 由正弦激振器发出频率为 1kHz 的

声波。
两个声源的能量比为 1∶ 1， 测试面设置

在距离右侧的扬声器 0. 5m 处。 测试面为 X
（90cm）、 Y （60cm） 两面， 测试点为 X 方

向间隔 15cm、 Y 方向间隔 10cm 各 7 点， 每

个测试面上共 49 点。 前、 后测试面大小相

等， 间距为 10cm。 d 和 α 的值越大， 声源

的分解能力越高， 但是需要根据声源的指向

性和测试环境选择适当的数值。
图 4-22 是在上述的声源设置条件下 AH

法与 ADH 法的结果比较。 AH 法结果是仅

使用 ADH 法前测试面的测试数据并按照传
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统的再生理论而得到的。 ADH 法的增幅系

数设为 α 为 2 进行再生计算的。 等幅线是从

最大值到 30dB 为止以 2dB 的间隔输出来

的。 声源的实际位置即为图中标记Ⓧ处。 试

验结果显示， AH 法未将两个声源分离开，
而 ADH 法则将一个声源非常明显地分离开

并精确定位。 从以上试验结果得知， ADH
法比 AH 法具有更高的声源分解能力和实位

精度。

图 4-22　 基于扬声器声源的试验

a） ADH 法　 b） AH 法

4. 5. 4　 发动机声源探测

为了验证 ADH 方法的声源定位精度，
利用该方法对实际运转中的发动机进行声源

测试， 以验证其效果。 另外当需要降低发动

机噪声时， 如何利用这种方法， 下面介绍具

体的使用流程。
（1） 测试试验方法

排量为 7L 的直列 6 缸直喷式柴油发动

机以 2400r / min 全负荷运转， 利用 ADH 方

法对其右侧的噪声进行测试。 将试验用发动

机安装在消声室内， 主要是为了使用声全息

法测试而未采用特殊的设置方式。 移动传声

器的前后间隔为 10cm， 前方传声器布置在

距离缸体 1m 远位置。 测试面上 X 方向 12
点、 Y 方向 9 点共计 108 点， 以 10cm 的间

隔进行声压测试。
对于声全息测试， 有必要检测出发动机

表面主要的独立声源作为参考声源， 实际运

转中的发动机噪声是从范围很宽的发动机表

面放射出来的， 因此将参考声源定义在哪里

是非常重要的。 但是， 由于发动机噪声的干

涉性很高， 在发动机右侧至少要形成三角形

的传声器布置， 如图 4-23 所示的 R f、 Rr、
Ru 3 处位置， 加上移动传声器共需同时测试

5 组输出信号。 根据所有的参考信号计算出

结果， 并分别输出。 图 4-23 中的 R0不是为

了声全息测试， 它是为了测试发动机右侧声

源而布置的传声器， 距离发动机曲轴中

心 1. 2m。

图 4-23　 声学二重全息测试

（2） 试验结果

声全息法的分析频率根据 FFT 等装置

的窄带频率分析预先决定。 例如， 当参考声

源位于发动机后端时， ADH 法和 AH 法的

再生计算结果如图 4-24 所示。 AH 法使用

ADH 法的前测试面的数据。 图 4-24b 与图

4-24a 所示为用两种方法对多个声源进行分

解并检测出。 从这些结果中可知， ADH 法

比 AH 法具有更好的声源分解能力。 另外，
尽管有窄带频率的声源探测结果， 还是可以

确定多个部件同时成为声源。 也就是说， 这
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些声源相互之间具有相关性。

图 4-24　 声源探测结果 （1321Hz）

另外， 对频率相同、 位置不同的参考声

源分别进行再生计算的结果如图 4-25 所示。
这些结果几乎是相等的， 这也证明了发动机

噪声具有很高的相干性。
根据以上结果， 将 1 个参考声源设定在

任意 1 点， 则无法对实际运转中的发动机进

行声全息测试。 也就是说， 对于所有的发动

机， 由于无法保证声源之间的高相关性， 在

空间布置上至少要同时使用不同的参考点以

确保声源之间的相关性。
对于该发动机， 综合其他频率的二重声

学全息法的声源定位结果， 确定排气歧管的

热保护罩、 ACG、 辅助机构安装用的支座等

为最大的声源。 对这些部位进行隔声处理

后， 发动机右侧噪声的测试结果显示有

1. 4dB 的降噪效果。

如上所述， 与以前的单一测试面的声全

息法相比， 当存在多处声源时二重声全息法

声源分解能力强， 声源的定位精度高。 另

外， 以前方法的声源分解并不是在测试的同

时决定， 而是根据增幅系数的选择在测试以

后才能决定。 另外， 测试面的位置和测试时

间这两者是相同的。

图 4-25　 参考位置的影响

a） Ru 　 b） Rf 　 c） Rr

前面章节中叙述的近场声全息法和本节

的二重声学全息法是互补长短的两种技术。
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也就是说， 如果能对声源进行近距离测试，
则前者的精度高， 只是与声源能接近到什么

程度是个问题， 因此适用于长波低频声源。
后者的二重声全息法与测试距离无关， 但是

对低频声源的分解能力较低。 具体选择哪一

种方法， 需要考虑测试对象的频率、 测试距

离、 声源分解等多个要素。

4. 6　 今后的展望

本章所叙述的汽车振动噪声测试技术

中， 着眼于以掌握现象为目的而开发的测试

方法。 对于振动的测试， 目前有激光全息法

等针对测试面的一次性测试方法， 加速度计

或者激光多普勒计等对振动面进行多点测试

的方法将越来越多地得到应用。 对于噪声测

试及分析， 声全息法虽然是一般性的方法，
但今后必将会有更多的应用研究。 近场声全

息法是利用低频声的分析。 因为是近距离测

试， 所以在实用上可能会有诸多限制， 但是

它具有声源分解能力高的优点， 今后必将得

到更广泛的应用。 另外， 二重声全息法虽然

不及近场声全息法， 但是由于可以远距离测

试， 对于发动机噪声以外的声源， 特别是

1kHz 以上频率的声源应用较多。
目前， 多点同时测试已经有发展的动

向， 声全息法中使用多个传声器阵列， 可以

缩短测试时间和了解过渡现象。 但是， 测试

装置规模大， 成本高， 需要根据试验用途来

选择合适的测试装置。 对于信号处理技术，
声全息法等使用集群计算机、 DSP 等进行高

速计算， 可以实现对数据的实时处理。 另

外， 时间频率的分析方法， Wigner 分布、
Wavelet 变换等多种理论已经开始普及。 应

用这些方法， 瞬时声学灵敏度等方法得到了

开发。 即使是声全息法， 适用于时间频率分

析的应用性研究也正在进行中。

参 考 文 献
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第 5 章　 模 拟 技 术

5. 1　 模拟技术发展动向

查阅最近几年间的汽车工程学方面关于

振动、 噪声模拟技术相关的论文， 其方法有

非常大的变化。 随着向更强大、 更多领域发

展的需求， 要求开发出效率更高、 速度更快

的系统性方法。 特别是对于振动噪声问题，
需要考虑静力学上质量的运动而产生的惯性

力， 但仅仅依赖技术人员的直觉有很大的局

限性。 因此， CAE 模拟技术得到了大范围

的应用， 是产品开发设计、 试验现场等多种

实用性的工具。
基于这些要求， 开发了多种方法。 随着

计算机能力的提升， 计算处理更为高效。 在

部分构造合成法、 声学结构耦合分析法、 优

化设计、 基于试验数据的灵敏度分析、 定位

问题、 贡献量分析等多个方面进行深入探

讨， 进一步可以应用到综合性的创造问题领

域。 也就是说， 根据测试技术的进步， 使用

高精度的数据及基于系统验证的高精度模

型， 再加上以超级计算机为代表的计算能力

的提高， 使得模拟技术已经应用到高频领域

的振动模态分析 /结构声学耦合问题 /非线性

振动问题 /多目的优化问题等多个实用领域。
另外一个较大的分支， 是随着集成化技

术的进步， CPU 处理能力大幅提升的集成

计算机得到了普及。 相关的经验及基于工程

应用的小型化模型和方法的应用， 使得通过

短周期内的模拟就可以得到高效、 众多的研

究结果。 通过构建完备的计算机网络， 组合

应用 CAD 与 CAT 技术， 模拟的世界进一步

扩展。 模拟技术在设计开发、 试验部门等多

个领域得到了广泛的应用， 在开发现场已经

成为不可或缺的强有力工具。 图 5-1 所示为

模拟所使用的模型的概念图。 无论 CPU 计

算能力如何提高， 为了得到复杂问题或者尽

可能早地预测判断， 模拟模型规模要尽可能

小， 以缩短计算时间。

图 5-1　 模拟模型的循环 （最小化）
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5. 2　 模拟模型的要求

5. 2. 1　 掌握现象

如果给定一个振动噪声方面的命题， 为

了了解问题的现象需要从观察开始入手。 但

是， 为了掌握 “什么是必要的项目”， 使用

与该现象相关的经验及理论的假设必须成

立。 对基于该假设条件而得到的试验数据进

行比较、 斟酌， 并进行验证， 以推测、 考察

实际现象。 为了实现这一连串的步骤， 设定

基于表现该现象的假设条件而数值化的模

型， 进行 CAE 方法的模拟分析。
因此， 模型设定的最大目的， 是为了以

简单、 明了的手段来明确问题的原理。 特别

是， 与振动噪声相关的模型， 相似的参数非

常多， 在搭建模型的同时， 有必要根据多种

方法进行原理性分析， 而为了实现分析需要

制定复杂的模型化的流程。
因此， 为了同时开展基于丰富经验的管

理和开发方法， 需要具有洞察问题的能力和

决心。

5. 2. 2　 模型的表现

在设定模型时， 通过对问题对象的分

析， 以不损失其物理意义的单纯的元素来表

现。 即根据构造体的各部分在所研究的目标

频率范围内固有模态的数量， 采用刚体、 弹

簧单元、 集中质量单元、 连续梁单元、 板单

元、 实体单元等。 表 5-1 表示的是汽车的主

要部分的模型数量 （1kHz 以内）。 对于复

杂的声学空间模型的模型化， 有很多使用

FEM 或者 BEM 方法， 与结构的振动特性相

结合而实施的具体案例。 再有， 综合考虑液

压现象和机构学的模拟方法也正在研究

之中。

表 5-1　 1kHz 以下的固有振动模型数

部位 模态数目

发动机 10

变速器 20

动力装置 50

悬架 100

转向系统 200

排气系统 300

车内空腔 500

车身 1000 以上

图 5-2 中所示的是乘用车的本体模型。
在这 个 案 例 中， 以 车 内 轰 鸣 声 等 低 频

（50Hz 以下） 问题为研究对象而搭建的模

型， 各个部分的固有模态不同， 其表现方法

也不相同。 车身是以整体弯曲、 扭转模态为

目标， 因此是用梁结构及相互之间的连接刚

度以及代表板件的 FEM 板单元所组成的。
如果研究目标为高频 （100Hz 左右） 的轰

鸣声或者路面噪声， 则必须体现出板件及其

他局部的固有模态， 通过梁单元及结合单元

甚至 3 维单元来搭建模型， 板件的曲度及加

强用的筋也需要考虑进来， 网格的尺寸也更

加细小 （约 8 万个节点）。
图 5-3 所示为小型货车的模型。 在选择

车架的模型化时， 对于这种情况， 板单元能

比梁单元更贴切地反映出结构的特性。 因

此， 为了在目标频率范围内更妥当地表现振

动特性， 为了更准确地模拟， 必须减小单元

的尺寸。

5. 2. 3　 系统模型

系统模型是指由以下的多个零部件组成

并具有复杂的振动特性的构造物对象。
1） 一种现象由多个部位的耦合、 多个

激励源及传递路径构成。
2） 使用多目标优化模型。
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图 5-2　 乘用车的车辆模型示例

图 5-3　 小型货车的振动分析模型

a） 基于模态合成法的系统模型　 b） 车架加振时的频率响应

对于路面噪声及末端齿轮噪声等具有多

个部位耦合或者振动传递路径的案例， 根据

解决方案来考虑对立关系的折中， 或者种类

不同的多个振动噪声问题 （结构—声学耦

合系统）， 相当于同时考虑轻量化、 强度耐

久性等不同领域的综合性问题。 有两轮车、
客车、 齿轮箱、 发动机正时齿轮、 驱动系

统、 发动机等多个案例。
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这些案例， 大多是使用部分结构合成

法， 从设计或者试验数据中得到的各个分系

统的模型组合而成。 因此， 为了搭建适当的

系统模型， 需要建模的范围到何处为止， 每

个构成部件的表现到何种程度， 构成部件之

间如何结合， 激励如何设定等问题需要逐一

确认。 因此， 根据各个部位的贡献量分析以

选择重要部位或者根据灵敏度分析减少相关

性小的振动特性、 结构。

5. 2. 4　 模型的搭建和验证

以连续系统描述结构形状并保持其物理

特性的 FEM 法是强有力的预测工具。 按照

一定的规范， 使用适当的 FEM 单元反映结

构形状， 在一定程度上能够保证分析结果的

精度。 根据大量的分析案例报告， 其可能性

也正在不断地得到完善。
为了准确地体现分析对象部位的振动特

性而使用的 FEM 模型的单元分割规模， 在

理解部分结构合成法的理论概念的基础上，
图 5-4 为考察案例。 图中显示了保证分析精

度的频率范围上限值和壳 （ shell） 单元的

固有模态参数 （单元长度） 2 / （板厚） 的函

数 （单元的大小为特定值） 之间的关系。
以油底壳为应用对象的案例显示出以前 2 阶

模态为目标的模型基本上达到了预定的

精度。

图 5-4　 FEM 三角形单元代表的大小和

分析精度的关系

另外， 对于质量弹簧系统模型的搭建，
如果从结构信息中无法得到质量及刚度参

数， 则可以假设能够保证结构物理特性的运

动方程式， 通过实验方法来确定特性行列式

（质量、 刚度、 阻尼） 模型。
图 5-5 显示的是汽车悬架系统的模型。

根据特性行列式定位法， 通过黏性和迟滞的

组合来体现减振器的阻尼特性。 文献 23）
中， 基于特性行列式系数之间的物理、 构造

依据而设定模型化的约束条件， 从物理上保

证了定位精度的可靠性。 文献 24） 中， 对

于托架式悬架的副车架悬置， 针对目标挑选

出参数以确定假想的振动系统模型的特性方

程式， 是一种高效的研讨方法。

图 5-5　 悬架系统模型
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所得到的结果如果受设计上的条件制

约， 则提出解决该问题的新的悬置布置方

案， 按照同样的方法对新方案的假想模型进

行讨论。 另外， 对于难以直接测试的刚体模

型的确认， 特性行列式定位法也同样适用。
类似路面噪声、 轰鸣声及发动机噪声等

的宽频问题， 以目标频率范围内具有高模态

密度、 高振动特性的部件为研究对象时， 直

接利用测试数据合成传递函数的部分结构合

成法， 证明是具有广泛的实用性的。 从试验

测试中得到的传递函数， 由于会有测试中噪

声等的影响所带来的行列式特异性问题， 在

结合范围内的动刚度矩阵求解过程中， 在 2
次逆矩阵演算时会产生误差， 这对分析结果

的影响是不能被忽视的。 根据特异值分解法

的应用， 其适用范围得到了扩展。 作为副车

架的应用案例， 到 500Hz 的高频范围内的

路面噪声的应用也进行了尝试。
在组建系统模型时， 首先对构成系统的

子系统模型逐一验证， 说明分级组装的方法

证明是有效的。 在组装过程中， 对各个子系

统以及全系统的数值模型进行系统性验证。
图 5-6 为相关的案例。 对于每个部件， 首先

与试验数据进行对比， 然后在部件之间相互

结合时， 对子系统的试验数据也进行对比验

证， 按照结合条件来调整模型， 最后对组装

在一起的模型再按照相同的方法加以验证。

图 5-6　 车身模型的搭建

a） 车身模型　 b） 车身建模流程
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图 5-7 中所示为提高 FEM 模型精度的

方法。 图中， 将固有振动频率和固有矢量与

试验数据进行对比， 对 FEM 模型进行验证。
为了抽出试验和计算的对应模型， 使用了

MAC （Modal Assurance Criterion） 方法。

图 5-7　 提高 FEM 模型精度的方法

5. 3　 优化流程

5. 3. 1　 优化系统

通常情况下， 对于需要优化的问题都会

有多个目标函数和设计变更等约束条件。 为

了得到最佳结果而循环的次数， 会随着需要

调查的参数 （及组合） 的增加而急剧增加，
因此， 尝试了将计算量控制在可实际应用的

范围内的分析方法以及建模方法。
图 5-8 所示为结构优化流程。 此时， 以

多目标优化问题为研究对象时， 为了减少循

环次数而搭建了近似模型以开展优化分析。
此处， 近似模型是利用与初期设计 FEM 模

型相对应的目标函数和约束条件相关的频率

响应分析和灵敏度分析结果而做成的。 根据

分析结果得到的改进设计方案搭建了 FEM
模型， 据此论证是否可以对结构加以调整。

图 5-8　 优化流程 （概要）

在一个单厢车的车身板件的结构研讨案

例中， 设计变量为全部骨架结构。 为了使用

作为直接设计参数的截面尺寸和板厚， 将骨

架结构的截面形状简化成等价的矩形截面。
这样就可以将设计变量对应的目标函数的灵

敏度变换为相对于质量的灵敏度。 另外， 为

了开展多目标优化分析， 充分考察其原理，
将目标函数转换成易于用模型表现的代用特

征， 提出了有效的轻量化结构方案。

也就是说， 在粗糙路面上行驶时车身开

口部位拐角处的应力可以用拐角角度的变化

来表示， 声压可以用激励点的位移来表示，
加上车身的扭转刚度共 3 个目标函数， 进行

约 850 个设计变量的优化分析， 目标得到了

简化。
下面介绍一个使用 “田口方法” 进行

的货车乘坐舒适性优化分析案例。 图 5-9 所

示为根据过去的经验和试验数据选择乘坐舒
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适性因子， 并根据乘坐舒适性评价公式的重

回归分析而求得的。 使用模拟模型， 为了掌

握相对于乘坐舒适性因子的贡献量， 组合应

用试验计划法和摄动法进行优化研讨分析。
同时也可以对其他有对立关系的目标函数进

行研究。

图 5-9　 货车乘坐舒适性因子的选择

5. 3. 2　 多峰性和拓扑优化

表 5-2 所示为三个方向加以约束的平
板， 在重量一定的条件下尽可能提高第 1 阶
固有振动频率的优化分析结果。 依据分析结
果， 由于所采用的方法不同， 目标函数
（此处是指固有振动频率） 出现多个最大
值， 表明这是一个设计领域内具有多峰值的
强非线性问题。 图 5-10 所示为类似的优化
分析的概念图。 对于仅从原始值 （平板）
进行的线性灵敏度分析方法， 只能得到最靠
前的较低峰值。 新设计构想的较优越的设计
B ～ D， 可以得到较高的峰值。 不管哪一种
情况， 设计构想如果能达到峰值的根部附
近， 则将成为登上峰顶的充分的线性问题。
类似这种基于工程设计与技术经验的新构想
和系统性优化方法的综合应用是非常重要
的。 但是， 在缺乏未知领域的技术经验时，
就只能依赖非线性等较为牵强的方法进行大
量的反复计算。 最近随着计算机能力的提高
和高效方法的开发， 各种实用性的分析方法
已经成为可能。

表 5-2　 提高平板的固有振动频率的研究

　 　 ①引用自以下论文 [ ]。
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图 5-10　 多峰及强非线性设计领域的优化问题

作为已经成熟的研究方法， 基于自由度

较大的均质化法的拓扑优化方法可以应用于

动态问题。 因此， 基于 FEM 法的结构分析、
灵敏度分析与传统的优化系统的组合， 作为

一种新的尝试手段已经成为非常有力的分析

方法。
当均质化法应用于固有频率的优化问题

时， 根据大规模的结构布置变更有时会使固

有模态的顺序发生变化。 因此， 为了保证解

的稳定性， 有必要同时对多个固有模态进行

控制， 一般由乘以目标权重系数的固有模态

平均值定义的一般化固有模态分析解法

（multi eigenvalue optimization）。
图 5-11 所示为两端单纯支撑的梁的固

有模态的优化问题案例。 单一固有模态优化

问题 （SEO） 得到了稳定的解。

图 5-11　 固有值相关的布置优化问题

a） 初期构造　 b） 最佳化布置 （关于

2 阶模态） 　 c） 优化流程

5. 4　 模型的简化

5. 4. 1　 边界条件

图 5-1239）所示为进行固有模态分析的

图 5-12　 固定于基础材料上的梁模型
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固定在基础材料上的梁模型。 基础材料的刚

度视为弹性支撑模型的近似解和严密解的比

较， 是以基础材料的弯曲刚度与梁的弯曲刚

度之比 D （梁和基础材料的长度也有影响）
为参数进行的。 当 D 大于 10 时， 则说明基

础材料的刚度的影响很小， 其刚性支持也没

有问题。 对于 D 大于 1 的基础材料的弹性

支撑模型， 1 阶模态虽然基本上没有问题，
但是高阶模态的误差则有变大的倾向。 当 D

小于 1 时， 第 1 阶模态对支撑条件不敏感，
高阶模态必须简化为质量弹簧系统模型。 因

此， 对于高阶模型的研究， 必须慎重选择边

界条件。
图 5-13 所示为曲轴的 3 元振动分析模

型。 用特征行列式表示曲轴的旋转坐标系，
应用动刚度行列式进行运转时的强制振动分

析。 在这里， 曲轴的振动模型受曲轴箱主轴

颈和油膜的弹性支撑。

图 5-13　 发动机曲轴系统模型

5. 4. 2　 结合刚度

检查多个子系统后， 调整他们相互之间

的连接刚度， 最终组装成一个完整的模型。
车身的骨架在模型化时， 骨架的梁之间的结

合部位通常以旋转弹簧单元来体现结合刚

度。 而薄板连接的部位则根据截面的变化导

入刚度较低的旋转弹簧来表现。 与详细模型

相比， 必须考虑旋转弹簧和主轴方向。
图 5-14 中， 作为对高阶模态的修正，

对结合刚度进行单独定义。 通过对子系统之

间的结合部位的等价刚度的定义， 能够提高

系统模型的精度。

用连接单元结合曲轴和曲轴箱主轴颈部

位 （主轴承油膜） 并进行研究， 对二者相

互之间的耦合现象进行分析。
通过分析弹簧单元所组成的车身—发动

机本体—曲轴构成的系统模型， 了解到发动

机 “嗒嗒” 噪声的影响因素不仅仅是曲轴

的弯曲振动， 曲轴箱侧面的弯曲振动特性也

有影响。

5. 4. 3　 高阶和低阶模型的省略

对于无约束的解法， 传递函数的目标频

率范围以外的影响也较大。
图 5-15 所示为一种新的模型组装技术，
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图 5-14　 基于结构变更预测的修正刚度项的影响

它提议省略高阶和低阶模态。 在模型组装过

程中导入参数 ωc， 即使将低阶模态省略掉，
在目标频率 ωc附近也能得到最高精度的结

果。 因此， 可以缩小自由度数目， 在研究对

象的限定频率范围内开展分析工作。
对于声学结构耦合系统的模态分析， 多

使用非对称矩阵， 使用原始的结构系统的模

态合成法则不成立。 利用右特征值问题的特

征对来表现左特征值问题的特征对， 进行模

块变换， 这样就可以使用模态合成技术的耦

合系统了。 分析结果说明， 对声压数据进行

曲线拟合， 就可以制作出模块模型。

图 5-15　 低 /高阶模态可省略的模态合成法

a） 分析对象　 b） 超单元法 （NAS TRAN） 与频率

响应法的比较　 c） 新方法 （ωc = 300Hz） 与

频率响应法的比较

5. 4. 4　 静态模型简化

即使是动态问题， 也可以通过静态分析

进行高效率、 高精度的实验研究。 对后悬架

副车架与纵梁的连接点处受到的作用力进行

分析， 可以降低路面噪声。 在本案例中， 分

析振动传递原理时， 可以利用振动传递路径

问题的模态振型上静态激励传递的贡献量也

较大的特点。 另外， 通过对变速器壳体的加

强来提高驱动系统弯曲 1 阶振动模态的固有

频率， 可以转换为壳体的静态弯曲刚度问

题。 动态质量包括壳体内部的齿轮、 主轴

等， 而弯曲刚度则依赖于周边的壳体。 综合

考虑动态和静态变形模态时， 可以将着重点

放在壳体的静态特性上。
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第 6 章　 部件的振动噪声控制技术

6. 1　 发动机噪声

6. 1. 1　 概述

对于汽车振动噪声， 在降低车内噪声和

提高声品质的同时， 从社会环境的观点来

看， 降低车外噪声的呼声也越来越高。 不论

是对于车内噪声还是车外噪声， 影响最大的

都是发动机噪声。 另外， 对于环境问题的改

善， 降低公害、 节省能源等课题也需要掌握

解决发动机噪声问题的关键技术。 废气排

放、 提高燃油消耗率、 轻量化等的技术进

步， 通常与低噪声化是相互对立的关系。 为

了同时满足这些性能指标， 必须低成本、 大

批量生产， 众多的研究人员和技术工程师正

在致力于这方面的工作。 本章将介绍与这些

问题相关的发动机噪声控制的最新技术状态

和今后的发展动向。
（1） 发动机的振动传递噪声

如果从车内噪声的视角来观察， 近年来

汽车的吸音、 隔声技术得到了大幅的进步，
特别是对于乘用车， 直接传播到车内的发动

机噪声级别已经控制在很低的幅度以内。 经

过发动机悬置传递而来的振动传播噪声是车

内发动机噪声的主要成分， 从频率上来看，
800Hz 以下的低频成分占主导地位。

振动噪声的最大来源是动力总成。 在这

个问题上经过多方的努力， 振动幅度已经大

幅降低。 如采用液压悬置和平衡轴、 动力总

成以及车身的高刚度化、 发动机的多缸化技

术等。
作为研究成果， 对于轰鸣声这样的约

200Hz 范围以内车内噪声级别， 已经大幅降

低。 从另一个角度来讲， 过去的轰鸣声及发

动机透过声被遮盖住的声音现在已经凸显出

来， 成为新的问题。 声压级虽然不高， 但却

是一种令人不舒服、 感觉到异常的声音。 其

发生原理及对人体生理上的影响等正在研究

中。 特别是半阶次噪声， 它是一种发动机旋

转的 （n + 1 / 2） 次成分噪声， 与令人不舒

适的感觉之间的相关性非常强， 在后续的章

节中将重点介绍相关的研究成果。
另外， 通常所说的发动机异响， 一般是

伴随着功能上的不完善而产生的。 或者说虽

然不是功能不完善， 但是它听起来令人不

适， 所以受到了大量的关注。
作为以上的研究成果， 最近的汽车车内

噪声级别有大幅降低， 声品质也大有改善。
但是在这个过程中， 车身的重量有增加的倾

向， 车身轻量化又成为新的课题。
（2） 发动机放射噪声

发动机放射噪声对车内噪声的影响， 如

上所述， 随着吸声 /隔声等技术、 材料的发

展已经变得越来越小。 另一方面， 对于车外

噪声而言， 从汽车各个部位所发出来噪声

中， 发动机的放射噪声的贡献量是最大的。
为降低车外噪声、 改善环境等， 降低发动机

放射噪声成为重要的课题。
发动机放射噪声的控制技术， 可以从以

下几个方面来考虑。
• 降低燃烧及机械激励。
• 降低结构传递系统的振动传递。
• 通过防振、 抑振、 吸声、 隔声等降

低放射噪声。
• 降低进气、 排气噪声。
（3） 燃烧激励

燃烧激励是发动机噪声的最大激励源，
是因缸内气体燃烧爆发而产生的压力以及往
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复运动部件的惯性力， 这些激励经过曲轴作

用到缸体上， 成为活塞、 气门、 齿轮系等的

激励源。
燃烧激励对于高压力及高压力上升率的

柴油机来说是特别大的噪声源， 尤其是无增

压直喷柴油机加速时， 燃烧噪声的贡献量占

发动机噪声整体的 50% 以上。 近年来， 废

气排放法规日益严格。 为了降低排放， 燃油

喷射压力正在向更高的方向发展。 由于燃烧

激励也随之提高， 燃烧噪声也有恶化的

倾向。
作为降低燃烧噪声的方法， 降低初期的

燃烧率是非常有效的。 因此， 缩短点火延迟

时间、 控制初期燃烧喷射率等对策正在尝试

之中。 缩短点火延迟时间， 可以有效提高压

缩终了时的压缩温度， 进而可以实现高压缩

比、 隔热、 增压等技术目标。 为了控制初期

喷射率， 2 段开启式喷嘴、 可变喷射率油泵

等技术已经得到了实用化推广。 但同时会产

生排放恶化等无法兼顾的现象， 实际应用中

还没有达到理想的控制效果。
在正式燃油喷射前预先进行少量喷射的

引燃喷技术， 研究结果表明对废气排放和燃

烧噪声控制都有明显的效果， 相关的研究也

正在大范围进行中。
如图 6-1 所示， 引燃喷射技术使缸内压

力和缸体的振动均得到了有效的控制。 研究

报告指出， 实施最佳的喷射量和喷射时间控

制的引燃喷射， 燃烧噪声如预期那样有明显

的降低， NOx、 HC 等排放物也减少， SFC
也得到显著的改善。 引燃喷射的不足之处是

排放恶化、 SOF 成分减少， 总的 PM 值为几

乎相等的级别。 但是这是在最佳的条件下实

现的引燃喷射。 而实际上发动机的转速、 负

荷、 温度等都是不断变化的量， 对其进行精

确控制的硬件设备， 至今还无法实现。

图 6-1　 基于引燃喷射的燃烧噪声和振动降低效果

降低燃烧激励是控制发动机噪声的关键。
从细微处控制燃油喷射特性和燃烧特性， 有

希望使废气排放和控制噪声都能得到改善。

（4） 机械力

活塞、 气门、 齿轮系等都是噪声的激

励源。
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对于活塞敲缸噪声， 通过活塞偏置等进

行姿态控制， 使用带膨胀环式活塞等减小活

塞和缸套之间的间隙技术， 有着非常显著的

效果。 但是， 随着发动机高功率化发展， 发

动机所产生的热量和机械负荷都大幅增加，
以降低往复惯性力为目标的轻量化、 减小摩

擦损失等对活塞的要求依然很多。 针对这些

需求， 需要平衡与活塞敲缸噪声之间的关

系， 作为重点课题加以研究。 活塞运动的模

拟也正在研究当中， 由于油膜的作用等还不

能完全解释， 期待能有更好的研究成果。
气门系的噪声是当气门在导管中运动

时， 落座的一瞬间的冲击噪声， 发生弹跳时

所发生的噪声等。 近年的发展倾向， 包括多

气门化和液压挺柱等技术的应用而使运动部

分质量增加， 为了降低凸轮轴的驱动转矩而

减小气门弹簧的负荷， 为了提高进排气效率

而改进凸轮型线 （高行程化、 高速化等）。
应用这些技术的同时需要考虑对气门系噪声

的影响。 另外， 从声品质或者异响的角度来

讲， 气门系噪声也非常重要。 解决对策有：
包括大型柴油机在内的 OHC 化、 凸轮轴直

接驱动、 增加支撑刚度、 运动部分的材料及

形状的轻量化等。 发动机实际运转时的运动

形态分析及模拟等方面的研究报告都能查

阅到。
对于发动机， 尤其是有耐久性要求的货

车用柴油机来说， 气门系和辅助机构的驱动

齿轮系是不可缺少的重要结构。 OHC 气门

技术的采用使气门的数量增多， 随着喷油压

力的提高而使驱动转矩及其变化增大， 这些

因素都带来了非常大的噪声源。 发动机驱动

系统齿轮， 因为需要负荷有正负变化的驱动

气门系和喷油泵等， 大部分的齿轮噪声是在

随着驱动转矩变化的一刻而产生的。 解决这

一问题的方法， 包括小模块化以增加啮合

率， 采用斜齿轮及弹性齿轮等以减小齿轮间

隙， 增加阻尼环以控制齿轮的固有振动模态

等技术。

对于汽油机和小型柴油机而言， 多采用

齿形带来代替齿轮驱动。 正时链的噪声与齿

轮相比明显要低， 特别是乘用车本身的噪声

目标就低， 正时链噪声已经成为受到关注的

异常噪声问题。 正时链噪声虽然主要是齿啮

合冲击声和弦振动噪声， 但详细的原理还没

有正确的解释， 正处在研究之中。
发动机除以上所述的声源外， 还包括机

油泵、 水泵、 喷油泵、 起动机、 增压器、 超

级增压器、 空调压缩机、 燃油喷嘴等周边辅

助机构噪声。 这些部分除自身作为声源以

外， 当受到发动机的激励时也会成为振动

源。 其中柴油机的喷油泵噪声， 随着废气排

放对策而采用的高喷射压力化， 喷油泵本身

的机械噪声及驱动齿轮噪声都大幅增加， 成

为比较严重的问题。 在后续内容中将介绍喷

油泵噪声的相关研究报告。
如上所述的各种发动机噪声， 从发生源

来看具有多发性特征。 对各种声源逐一详细

分析、 研究， 综合考虑废气排放、 燃油经济

性、 轻量化等多个性能指标， 以寻求最佳的

解决方案。
（5） 振动传递系统

燃烧激励经过曲轴、 主轴颈， 最终作用

到缸体上。 缸体自身成为放射噪声声源的同

时， 对油底壳等罩壳类零件的振动传递路径

也有着非常大的影响。 为了降低发动机噪

声， 改善以缸体为中心的振动传递路径是极

为关键的。
基于传统发动机的局部构造改进已经发

展到了极限， 在这个方向上的进一步改善已

经没有了施展的空间。 最近的发动机， 为了

大幅改善缸体的振动传递特性， 采用类似于

梯形车架式的新型曲轴箱构造的案例正逐年

增多。 详细内容将在后面章节中介绍。
曲轴作为燃烧激励的传递系统， 其自身

也具有复杂的振动形态， 并对主轴颈施加激

励。 不仅仅是对发动机放射噪声， 对半阶次

噪声等的影响也非常大。 曲轴的振动问题曾
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造成了很多的事故， 一直以来就有很多的研

究在进行。 从扭转振动开始到纵向振动与扭

转振动的耦合振动， 以及与声品质相关的弯

曲振动等都是重点研究对象。 近年来正在实

施的 3 元模型振动分析， 经过油膜受非线性

及支撑部位刚度的影响， 运转过程中的坐标

变换等都是需要考虑的因素。 图 6-2 是根据

时域积分而进行的曲轴系振动形态分析用模

型。 在计算油膜的刚度、 阻尼特性的同时，
求解微分方程式。

图 6-2　 曲轴振动模拟模型

作为曲轴系振动特性的解决方案， 最早
使用的是扭转减振器。 在一般参数的基础
上， 研发出了黏性减振器、 频率不同的两个
减振器一体化的双模态减振器等， 用于降低
弯曲振动的减振器的种类也非常多。 在飞轮
侧、 降低弯曲方向的刚度的弹性飞轮、 降低
驱动轴系的旋转变动的双质量飞轮等都到了
实用化程度。

发动机高功率化和高燃油经济性的要
求， 对曲轴还有着相反方面的要求。 对于这
些有对立关系的指标， 曲轴自身的振动形
态， 作为支撑平台的缸体的振动形态， 经过
油膜的传递而相互作用， 对这些过程进行详
细的分析的同时， 还要追寻更新型的有突破
性的技术开发。

（6） 放射噪声和进排气噪声
防振、 吸声、 隔声等技术作为发动机周

边各部位的放射噪声控制技术， 在多个项目
中被采用， 如近点遮盖、 稳定波对策、 防振
钢板及树脂材料替换、 橡胶垫振动隔绝等。
但是一般都会伴有重量及成本增加的不足，
希望能以最小的代价取得最佳的效果。

进排气噪声对车外噪声有着不可忽视的
贡献， 对车内噪声及声品质有着显著的影
响， 在这方面的研究也非常广泛。 根据边界
元法、 有限元法、 四端子法等所进行的预
测， 提出了多个发送提案， 在开发过程中得
到广泛的应用。 另外， 使用适应性过滤器从
扬声器中发出反相位声音的主动消声器的研
究也有大量的报告发表。

6. 1. 2　 缸体振动传递控制

缸体不仅是发动机放射噪声的最大噪声
源， 而且对于油底壳等各种薄壁罩壳类对噪
声贡献量较高的零件来说还是重要的振动传
递路径， 有着非常大的影响。

另一方面， 在发动机的开发过程中， 在
设计初始阶段决定缸体的基本构造以后， 再
进行大幅度的设计变更将会非常困难。 在设
计初期的零部件设计阶段， 为了选择对控制
噪声最有利的发动机构造， 有必要进行准确
的噪声预测。 另外缸体作为发动机中重量最
大的零部件， 在采取控制噪声的方案中一般
会伴随重量的增加。 因此， 缸体轻量化的需
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求非常强烈。 下面对选择基本构造和实施改
进措施的案例加以介绍。

（1） 缸体基本构造的探讨
缸体大致可以分为从上端面到缸筒顶部

的上部分和曲轴箱裙部两大部分。 上部分由
缸径、 行程及气缸数等基本参数决定， 内部
是圆筒状结构， 因此刚度较高。 而缸体下部
分是开口结构， 刚度较低， 而且主轴颈部位
是缸体受激励的主要部位， 振动幅度很大。

基于以上背景， 对曲轴箱， 特别是包含
主轴颈部位的曲轴箱的结构， 已经开展了大
量的研究。

基于传统发动机的结构改进， 已经有过
很多成熟的案例， 再进一步地改善噪声已经
没有发展空间。 而目前燃烧激励有逐渐增大
的发展趋势， 为了大幅降低发动机噪声， 必
须改变沿着原来的曲轴箱结构改造的思路。

但是， 对于哪种曲轴箱结构才是最佳的
这个问题并没有正确的答案。 到底采用哪种
结构， 是新发动机开发的零部件设计阶段最
重要的课题。

在该阶段还没有实物和详细的设计图
纸。 基于对现有发动机产品样机的研讨， 以
及使用较为简单的模型进行 FEM 分析， 以
选择在噪声方面最佳的发动机构造。 下面根
据样机实验和 FEM 分析方法， 介绍一个选
择新发动机曲轴箱构造的具体案例。

为了大幅改善振动传递特性， 曲轴箱的
结构变更方法大致可以分为两个： 一个是隔
断从主轴颈到外壁的振动传递， 切断主轴颈
和裙部之间的连接； 另一个是根据提高主轴
颈刚度对降低振动有利的观点， 采取主轴颈
与裙部结合在一起的一体化构造。

图 6-3 是在同一款发动机上装配上述两
种曲轴箱的研究案例。 分离式是在曲轴箱轴
承支座螺栓的外侧切除。 在其基础上， 将轴
承梁进行一体化设计、 安装铝制底板分别保
证了主轴颈部的刚度和裙部的刚度。

另外一种议案， 是在主轴承座和裙部一

体化设计的基础上， 以曲轴中心为界而分割

为两部分的梯形梁结构。 这两种发动机样机

的噪声测试结果显示， 两种结构都有降噪作

图 6-3　 曲轴箱结构变更发动机样机

a） 分离式曲轴箱构造　 b） 整体式曲轴箱构造

用， 而梯形梁结构的效果要更明显一些， 由

此可得到低噪声化的最佳结构方案。
通过试制样机进行比较的方法可以直接

验证降噪效果的优劣， 但是从它所花费的时

间及费用等成本角度来看， 无法制作更多的

样机。 为了进行多种结构的对比， 可以使用

FEM 法进行。 图 6-4 所示为使用 FEM 法对

4 种类型的曲轴箱构造进行比较研究。 在这

个阶段所使用的是单元数量比较少的简易模

型。 图 6-4a 是作为基础的传统曲轴箱构造；
图 6-4b 是梯形梁构造； 图 6-4c 是带油底壳

安装支座结构； 图 6-4d 是带油底壳安装支

座及去掉主轴承盖和裙部结合部位的结构筋

形式。

47



图 6-4　 曲轴箱结构验证用 FEM 模型

a） 传统型曲轴箱　 b） 梯形梁曲轴箱　 c） 带油底壳支座的曲轴箱Ⅰ　 d） 带油底壳支座的曲轴箱Ⅱ

FEM 分析主要包括静变形分析、 固有

模态分析、 频率响应分析等， 并进行综合评

价。 在静变形分析中， 着重于裙部的变形，
并得到图 6-4d 的结构其变形最小。 而固有

模态分析的结果显示， 相对于图 6-4a 来说，
图 6-4b、 图 6-4c 的基本模态频率最高， 而

图 6-4d 却由于模态频率大幅度降低， 很容

易产生共振问题。 以燃烧爆发压力作为激振

力的频率响应分析显示， 图 6-4b 的振动感

最小。 对以上的分析结果进行综合考虑， 图

6-4b 的整体式曲轴箱结构具有最佳的 NVH
性能。

发动机生产需要投入巨大的设备和资

金， 因此事先进行一些相关的分析和调研是

很有必要的。
（2） 根据实机评价而采取的低噪声化

措施

根据上面所论述的流程来选定发动机的

基本构造， 并投入生产， 是一种最基本的做

法。 但是， 在发动机的设计阶段， 还有必要

进行更为精确的研究论证。 根据对各部分的

壁厚及加强筋的布置等的优化， 还可以通过

更为详细的 FEM 分析或样机试验， 得到更

进一步的降低噪声或者轻量化的效果。 下面

介绍一些试验评价及 FEM 分析相互结合而

进行的精确论证。
首先在无音室内对发动机的噪声进行测

量， 以查明问题所在。 图 6-5 中是一例对发

动机各部分的噪声能量测试结果。 噪声能量

是利用双传声器法测量发动机附近的声强，

并乘以表面积换算而得到的。 根据测试结

果， 1 / 3 倍频程的 1kHz 及 1. 25kHz 带宽内

振幅高， 预测这个频率范围将会出现问题。

图 6-5　 发动机各部位噪声能量测试结果

利用模态法对这个频率范围的气缸体振

动进行了详细分析。 在主轴承盖部分激励，
使气缸体表面的频率响应与噪声测试结果相

对应。 1 ～ 1. 2kHz 附近的振动灵敏度较高，
可以认为这个范围内的横向弯曲 2 次模态及

轴承部前后振动模态等， 与噪声的是一

致的。
虽然掌握了问题噪声的频率与振动模态

的对应关系， 但仅仅根据这些是无法找到正

确的解决措施的， 还有必要根据 FEM 进行

进一步的验证。 为了精确再现形状上的细微

差别， 以得到更高精度的分析结果， 所使用

的计算模型采用了板要素、 梁要素及实体要

素混合使用的多要素模型。
虽然是大规模的模型， 但是在高性能的

计算机上可以很容易地得到计算结果。 采用

多种方法共用， 并辅以工程修正， 可以得到
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符合使用要求的最佳形状。 如利用振动灵敏

度分析和变形能分布分析。 图 6-6 所示为变

形能分布的一例计算结果。

图 6-6　 气缸体变形能分布的计算结果

最终的评价虽然是以发动机噪声测试结

果为主， 但是为了快速得到形状变更后的效

果， 也可以利用气缸体单体进行试验分析。
图 6-7 所示即为上述气缸体改进前后的模态

分析以及频率响应分析的对比。 问题所在点

的 1 ～ 1. 2kHz 附近的振动模态， 固有频率

高， 同时振动灵敏度较低， 如预期所想得到

了良好的效果。

图 6-7　 缸体改进前后频率响应函数对比

对于发动机总装状态的气缸体振动传达

特性的评价方法， 有人提议使用构造衰减量

的评价法。 所谓构造衰减量法， 就是气体爆

发压力变动在发动机内部传达， 造成外表面

的振动， 最终作为燃烧噪声向外传达过程中

的衰减量， 它按照下面的公式定义：
构造衰减量 =缸内压力 /燃烧噪声的声压

图 6-8 就是利用油压进行激励时， 两种

气缸体的构造衰减量。 采用整体式曲轴箱的

气缸体的衰减量大， 这部分噪声降低效果是

我们所期待的。

图 6-8　 缸内激励时构造衰减量的对比

如上所述， 根据试验及计算等多种最新

技术的综合应用， 从基本构造决定以后， 可

以进一步获得 1 ～ 2dB 的噪声降低及轻量化

效果， 并实现气缸体的批量生产。
（3） 未来展望

作为分离式曲轴箱的彻底改进， 骨架式

发动机被人们所熟知。 裙部整体靠橡胶等隔

振体支撑， 10dB 以上的大幅度噪声降低效

果成为可能。 但是， 由于采用了橡胶支撑，
也有报告说振动反而恶化。

除了这种骨架式发动机以外， 图 6-9 所

示是一种称为非传统设计 （Unconventional
Engine Design） 的发动机， 但是限于生产上

的问题， 至今还没有在汽车上得到实际

应用。
发动机的噪声降低技术， 不仅仅限于曲

轴箱一部分， 从发动机全体来说， 突破传统
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图 6-9　 全新结构形式的发动机

结构形式的限制， 探索全新结构的发动机，
也是未来新的发展方向。

6. 1. 3　 半阶次振动

所谓半阶次振动， 就是发动机转数的

（n + 1 / 2） 次的频率成分的振动， 这对音色

的影响非常大。 在改善车室内噪声时作为一

个最主要的项目， 通常需要花费大量的精

力。 从频率上来看， 500Hz 以下的成分居

多， 主要是以发动机的激振力为振源的固体

传播声。
半阶次振动噪声， 如果发动机各个气缸

之间的燃烧状态有很大的差距， 将会成为一

个重要的影响因素。 但是， 即使发动机所有

气缸的燃烧状态一致， 重量偏差也极小， 发

动机的半阶次振动也会发生。 由于发生的机

理未得到明确的结论， 近年成为一个较大的

课题。 人们熟知的一个例子就是曲轴系的振

动而产生的低频噪声， 就是由于曲轴系前端

或后端的弯曲振动而产生的。
最近， 也有研究报告指出， 发动机的转

矩变动也是半阶次振动产生的原因。 特别是

2. 5 次和 3. 5 次等低频成分的半阶次振动。
发动机的转矩变动是一个主要的影响因素。
除此之外， 也有研究人员指出， 气门系统的

惯性力， 也会引起半阶次振动。

（1） 曲轴系弯曲振动引起的半阶次

振动

对于乘用车用的小型发动机来说， 曲轴

前端或后端的弯曲振动， 大约在 200 ～
500Hz 的范围内具有共振的模态。 发动机工

作时， 在气缸爆发压力的作用下， 各处气缸

之间的弯曲振动响应是有很大区别的。 距离

曲轴前端或后端最近的气缸爆发时， 其响应

幅度最大， 如图 6-10 所示。

图 6-10　 曲轴系弯曲振动产生的低频噪声

上述结果， 是实际发动机工作过程中，
曲轴弯曲振动的振幅变动而产生的振动波

形。 这个振动， 通过发动机悬置传向车体，
以固体传播声的形式传到车内。 对这个噪声

进行频率分析， 可以得到复数形式的频谱，
其频率间隔为曲轴旋转 2 周作为一个周期的

时间的倒数。 像这种在一个临界范围内有两

个以上的频率成分的声音存在时， 人耳听到

的是一种 “咯嗒咯嗒” 的低频噪声。 对于

这种低频噪声的基本频率、 相位差和与不舒

服感的关系等， 正在进行相关的研究。
为了改善这种低频噪声， 可以通过调整

最佳点火角等方法来改变燃烧特性， 以及通

过调整曲轴轴向间隙、 采取刚性支持等来改

善传动系， 在某种程度上可以得到一定的效

果。 但是， 最有效的手段， 还应该是采用带

弯曲减振器的曲轴带轮、 柔性飞轮等技术。
（2） 转矩变动引起的半阶次振动

图 6-11 所示为车内噪声和动力总成振

动的测量结果。 四缸发动机的主要成分除了
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2 次或 4 次以外， 还发生了振幅很高的 2. 5
次及 3. 5 次等较低次数的半阶次成分。 在上

一项中， 已说明的低于曲轴系弯曲共振频率

的成分也有发生。 另外， 特定发动机转速

下， 还发生了高振幅的共振现象。

图 6-11　 车内噪声和动力总成振动测量结果

a） 车室内噪声　 b） 动力总成振动 （左侧发动机悬置）

图 6-12 所示为分别将偶数次、 奇数次、
半阶次成分消去时， 声品质改善的效果。 从

中可以看出， 消去 2. 5 次等半阶次成分， 对

改善声品质有相当大的影响。

图 6-12　 消去各个次数成分时声品质改善效果

为了查证发动机半阶次振动发生的机

理， 对发动机实际工作过程中的振动模态进

行可视化 （ODS， Operating Deflection Shape）
研究。 ODS 分析的结果显示， 2. 5 次或 3. 5
次振动形状复杂， 对振型进行判断很难。 一

般认为是动力总成整体的刚体振动和某些弹

性振动复合在一起形成半阶次振动。 为了分

离这些复合振动， 从 ODS 中将刚体振动成

分抽出， 进一步可以计算出 ODS 与刚体振

动的差， 即弹性振动成分， 也称之为残余振

动。 图 6-13 所示为刚体振动和残余振动。
由此可以看出大约 2. 5 次振动的残余振动引

起了缸体的扭转振动。 可以证明， 其他半阶

次振动也同样是扭转振动模态。

图 6-13　 刚体振动与残余振动的形状

半阶次振动也就是缸体的扭转振动， 这
一点从曲轴系的弯曲振动方面无法给出合理

的解释。 另外， 扭转振动在低转速时仍然存

在， 从往复惯性力和旋转惯性力方面也无法

给出合理的解释。 作为一个可能性， 从转矩

变动的观点出发去尝试解释这个现象。
为了查明转矩变动引起的起振力矩与半

阶次振动之间的关系， 首先需要明确各个气

缸的特性。 起振力矩可以从测量得到的曲轴
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瞬间角速度变动值经过计算得出。 为了测量

各个气缸的起振力矩， 只组装一个气缸的活

塞连杆总成， 按照顺序对每个气缸进行

测量。
观察各个气缸的起振力矩的半阶次成

分， 可知它们与偶数次、 奇数次成分一样具

有很大的振幅而无法忽略。 另外， 四缸机发

动机点火间隔为 180°， 因此各个气缸之间

的半阶次成分间隔为 90°的相位差。
接下来对起振合成力矩进行讨论。 图

6-14 所示为将各个气缸的起振力矩及其合

成力矩在复数平面上表现出来。 如果各个气

缸的起振力矩的振幅相同， 则第 4 缸的合成

起振力矩仅残余偶数次成分。

图 6-14　 合成起振力矩的矢量示意图

另一方面， 由起振力矩合成的扭转力

矩， 偶数次成分与奇数次成分相互抵消， 但

半阶次成分无法抵消而仍然存在。 伴随着约

± 18°的相位差作为内力起着作用， 对于缸

体来说， 成为其发生扭转变形的强制起振

力。 在图 6-15 所示为半阶次起振力矩产生

的扭转变形。

图 6-15　 半阶次起振力矩作用示意图

为了保证以上论述的可靠性， 下面对

18°的相位差进行重点讨论。 将发动机前端

评价点 A 的 X 轴方向的振动， 与合成起振

力矩的相位关系进行比较。 在图 6-16 中，
左侧一列为合成起振力矩的矢量， 中间一列

为这个起振力矩引起的 A 点 X 方向的矢量

成分， 及各个成分的理论上的预测相位。 右

侧一列为由 ODS 计算得到的 A 点 X 方向的

振动。 测量结果本身 （图中以 ODS 表示），
显示出了刚体运动成分 （用 rigid 表示）、 残

余振动成分 （用 residual 表示） 的矢量示意

图。 如图 6-16 所示， 2. 5 次或 3. 5 次中任

意一个， 均与实测的残余振动成分的相位一

致。 如上所述， 由于起振力矩的半阶次成

分， 引起半阶次扭转振动发生的原理可以认

为是稳妥的。
直列四缸以外的发动机的点火顺序、 气

缸排列等要素决定以后， 每个气缸的起振力

矩的相位就决定了。 因此， 可以推算合成力

矩的大小及相位。 图 6-17 所示为几种不同

气缸布置时的推算结果。 图中的 B 为气缸

缸心距， G 为横向弹性系数， Ip为曲轴旋转
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图 6-16　 起振力矩和 ODS 相位的比较

图 6-17　 气缸布置与半阶次合成扭转力矩的关系

2 次惯性矩。 如果各个气缸的起振力矩的旋

转 k 次成分 ak相等， 则半阶次的合成扭转

力矩为图中所示的振幅。 基本上来说， 不论

发动机采用哪种布置， 半阶次成分的扭转振

动都有可能发生。 其中， 直列 4 缸发动机各

个气缸的起振力矩不能完全相互抵消， 以及

小型乘用车用发动机与货车相比扭转刚性低

等， 都成为半阶次扭转振动的恶化原因。
（3） 其他的半阶次振动

进、 排气门的驱动反力作为上下起振

力， 如果只观察一个气门， 其中包含 0. 5 次

的高频成分。 如果考虑各个气缸之间的相位

差和缸心距， 则可以计算合成起振力或合成

起振力矩。 特别是直列 6 缸发动机， 为了使

旋转的 1. 5 次的合成力矩的相位一致， 而形

成了引起振动的不能忽视的起振力。 这个结

果说明半阶次振动会导致发动机前后端的上

下振动。
从这个观点出发， 可采用多气门或者高

压油泵以增加可动部件的质量， 为了提高进

行效率而提高加速度， 采用以抵消力为目的

的无摇臂气门直接驱动等。 由于增加了气门

驱动反力， 这些措施都会成为半阶次振动的

原因， 在工程设计过程中需要加以注意。
有研究显示， 进气系噪声是一种半阶次

的噪声。 进气管的长度不同时， 进气系固有

的音响共鸣模态的响应幅值， 气缸之间是有

差别的。 从这个结果来说， 进气系的放射

声， 各个气缸之间振幅是有变化的。 曲轴系

的弯曲振动也同样按旋转 2 周为一个周期在

变动， 产生包含半阶次成分的低频噪声。 由

于与各个气缸进气管的长度有关， 采取对策

时， 如果能保证各个气缸的进气管长度相

同， 则会有明显的效果。 这个结论已经经过

试验的验证。
除此之外， 相对于缸内起振力来说， 发

动机悬置的响应幅值也由于气缸的不同而不

同， 曲轴系的油膜刚度也随着曲轴转角的不

同而变化， 有报告指出， 有半阶次的振动

发生。
根据以上的多方面的研究， 由于各种机

理发生的半阶次振动噪声已经得到了一个明

确的结论， 进而可以对半阶次振动加以

控制。

6. 1. 4　 喷油泵噪声

对于柴油机来说， 燃油喷射特性对发动

机性能及废气排放等有着非常大的影响。 近

年来作为降低废气排放最有力的手段之一，
燃油喷射具有向高压力发展的倾向。 另一方

面， 在发动机噪声中燃油喷射系统机械噪声

所占的比例是无法忽视的。 由高压化而带来
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的影响， 在发动机噪声中仅次于燃烧噪声，
因此降低喷油泵喷射噪声是当务之急的

课题。
燃油喷射发生部位不同， 噪声也不同，

发动机高转速、 高负荷时喷油泵本体的放射

噪声是最高的。 当然在低转速、 低负荷区

域， 伴随着较高的转矩变动驱动系统的齿轮

噪声等则占据主导地位。 因此， 对喷油泵本

体和驱动系统都要进行详细的分析并制定合

理的改进方案。
（1） 喷油泵本体放射噪声

关于喷油泵内部所产生的噪声的研究案

例报告非常少， 对于喷油泵噪声的发生原

理， 还有很多的不明点， 因此还没有彻底的

办法能有效地解决喷油泵本体噪声。 本文将

从喷油泵的试验、 计算两方面来介绍相关的

内容。
从经验上来讲， 燃油喷射压力越高， 噪

声越大。 过去的燃油喷射噪声的研究报告曾

指出， 出油阀的落座声对喷油泵噪声的贡献

最大。 但是， 即使对出油阀采取轻量化设

计， 喷油泵噪声也仅有微小幅度的降低， 这

说明喷油泵噪声不仅仅只包含出油阀落座时

产生的噪声。
基于以上背景分析， 将研究重点放在喷

油泵本体的柱塞 -凸轮轴旋转往复运动系统

上。 综合应用模拟计算和试验分析， 根据对

喷油泵各部位的振动形态详细地分析， 以试

图讲明喷油泵噪声的发生原理。
图 6-18 是模拟计算所使用的模型。 凸

轮轴以一定速度旋转， 燃油喷射压力作用在

柱塞的上部， 对柱塞 -凸轮轴旋转往复运动

系统的刚度、 质量、 阻尼所定义的运动方程

式进行时间积分。 由于总自由度数量非常

多， 方程非常复杂， 使用通用机械分析软件

ADAMS 进行求解。
比较所求得的各个部位的振动加速度结

果， 可知幅值最大的是挺柱的上下振动。 因

此可以推测燃油泵噪声与挺杆振动有着直接

图 6-18　 喷油泵的模拟模型

的关系。 在挺杆处嵌入超小型加速度传感

器， 测试其上下方向的振动， 并同计算结果

进行比较。
图 6-19 所示为柱塞受到的力、 挺柱上

下方向速度、 加速度的实验值、 计算值、 设

计值。 挺杆的速度、 加速度的计算值真实再

现了实验值， 该模拟模型的精度是可信的。

图 6-19　 挺柱速度、 加速度实验值和计算值的比较

在燃油喷出时， 由于压力急剧降低， 挺

柱所受到的力在短时间内消除， 在挺柱、 凸
18



轮轴中所积蓄的势能转化为动能， 使挺柱上

下方向的速度急剧增加。 而振动峰值相对于

压力的峰值的滞后， 也可以根据以上原理加

以说明。
综上所述， 喷油泵噪声不仅与燃油喷射

压力有关， 而且在燃油喷射结束时因急剧的

压力下降也会产生振动施加在外壳或者调压

器上， 引起其表面的振动而产生放射噪声。
图 6-20 是相对于喷油压力喷油泵噪声

实测值和挺柱振动的计算结果。 同样， 图

6-21 为相对于燃油喷射后的压力下降率的

喷油泵噪声实测值和挺柱振动的计算结果。

图 6-20　 喷油压力与喷油泵噪声、 挺柱振动的关系

图 6-21　 喷油率和喷油泵噪声、 挺柱振动的关系

燃油喷射自身的高压力当然与振动噪声

有很高的相关性， 但燃油喷射后压力下降率

对喷油泵噪声也有着不容忽视的影响。 挺柱

振动计算值的变化和喷油泵噪声的变化有着

一致的倾向， 以挺柱振动来代替噪声开展研

究被认为是可靠的。
根据该模型所进行的计算， 可知为了协

调振动噪声与高压化相互矛盾的关系， 必须

找到最佳的平衡点。
（2） 驱动系引起的噪声

喷油泵的高压化意味着驱动转矩增加，
同时伴随着齿轮驱动系的噪声恶化。 特别是

对于大型发动机， 驱动齿轮和喷油泵之间的

配置有空调、 连接件、 正时器时， 驱动系的

扭转振动被激励起来， 将会产生更为严重的

噪声问题。
图 6-22 所示为在驱动轴系的两个位置

对喷油泵驱动转矩的测试结果。 相对于喷油

泵附近的转矩， 经过驱动轴齿轮附近的转矩

达到 2 倍以上程度。 由于驱动轴系的扭转共

振， 转矩变动有增幅的可能。 另外， 与燃油

喷射时刻的壳体外齿轮附近的转矩相比， 曲

轴系统扭转振动的影响是很小的。

图 6-22　 喷油泵的驱动力矩计算示例

作为解决这个问题的有效方法， 增减驱

动轴系的惯性矩、 使用橡胶或者黏性扭转减

振器等措施在一些研究案例中得到了确认。
增减惯性矩只是改变扭转共振频率， 效果不

是很明显。 在驱动轴上安装黏性减振器后，
在整个转速范围内得到了噪声下降的效果，
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最高降低了 1. 6dB。 另外， 也有在喷油泵齿

轮上安装橡胶减振器的研究报告， 合理设计

减振器的频率， 使全负荷噪声达到了2 ～
6dB 的降幅。

除此以外， 作为解决齿轮噪声的常用措

施， 还有斜齿轮、 小模块化齿轮等实用

方法。

6. 2　 驱动系统振动噪声

6. 2. 1　 概要

驱动系统具有多个固有模态， 有多个强

迫激励源， 在很宽的车速范围内有各种各样

的噪声问题。 当驱动系统的固有模态与悬架

模态耦合时， 除了发动机的激励外， 传动轴

和齿轮也是较大的激励源。 这些强迫激励的

变动周期如果与固有模态的频率接近， 就会

产生振动和噪声， 给车内乘员带来不适。
一般来说， 驱动系统振动噪声的强制

力， 包括发动机转矩变动、 活塞及连杆的往

复运动产生的惯性力、 传动轴的不平衡力、
转向节产生的力、 齿轮啮合误差产生的齿面

间冲击力等。 对于由上述激励而产生的驱动

系统振动噪声， 最近的研究论文进行了相关

的分析并提了控制方法。
因发动机转矩变动而产生的问题， 有低

中速范围内的驱动系统轰鸣声和变速器

“嗒嗒” 声。 对于 4 缸四冲程发动机来讲，
强迫激励是 2 次旋转成分。 轰鸣声的分析，
多是使用考虑离合器的非线性特征的多自由

度扭转振动模型进行的。 作为减振降噪的方

法之一， 调整离合器的转矩延迟特性来抑制

发动机转矩变动的传递是非常有效的。 例

如， 通过设定离合器动作延迟角的滞后期，
在低中车速领域成功降低了驱动系统扭转模

态产生的轰鸣声。
对于发动机旋转 2 阶转矩变动导致的空

档时变速器齿轮 “嗒嗒” 声， 最有效的控

制方法是降低变速器侧的激振力， 如在飞轮

上安装扭转减振器。 另外， 还可能存在因发

动机 1 阶旋转转矩变动， 使输入轴的角速度

变化而产生的激振力。 这个激振力是因为飞

轮和输入轴的旋转中心偏置而由离合器盘上

的弹簧复原力变动而产生的。 因此， 如果能

调整偏置距离和弹簧复原力的最大值， 就可

以实现对 “嗒嗒” 声的控制。 使用包含变

速器齿轮的复原力和离合器延迟特性扭转振

动模型或者对标实验机进行 “嗒嗒” 声的

预测和分析。 另外， 这些分析模型和试验装

置， 还可以用来调查对 “嗒嗒” 声误差贡

献量较高的主要因素。
因传动轴的不平衡而产生的旋转 1 次强

制激振力， 会激起驱动系统和后悬架的弯曲

振动， 从而在低中车速领域内产生驱动系统

轰鸣声。 有效的降噪方法是减小传动轴的不

平衡量。 但是， 当驱动系统和后悬架的弯曲

共振频率与车内声腔共振频率一致时， 必须

对相关的振动系统的共振模态进行优化调

整。 此时， 通常要使用试验模态模型， 了解

频率特性和预测所采取方案的效果。
带有万向节的传动轴的输入轴角速度和

输出轴角速度是不等的， 因此而产生了传动

轴旋转 2 次的转矩变动及轴承处激励。 另

外， 还存在因连接部分阻尼作用而产生的旋

转 2 次、 4 次轴承激励。 因转矩变动与悬架

系统耦合而产生的扭转振动和因轴承激励而

产生的弯曲振动等， 都引起了噪声的发生。
为了降低噪声， 对每个万向节加以调整

（减小万向节角度和减小摩擦） 有一定的效

果， 也可以调整驱动系统的布置方案以使转

向节之间的强制力相互抵消， 或者采用非等

速转向节使旋转 2 次激励和摩擦产生的旋转

2 次激励相互抵消等措施来降低噪声的

幅度。
主减速器的主动小齿轮和内啮合齿轮的

啮合误差所产生的齿面间冲击激励， 会引起

主减速器噪声。 这一点将在下一部分内容中

加以详细说明。
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6. 2. 2　 主减速器噪声

（1） 主减速器噪声的理论分析

主减速器的齿轮啮合误差会产生齿面间

的敲击力， 从而引起驱动系统振动和主减速

器噪声， 下面讲述其模拟方法。
1） 中简单叙述发生原理；
2） 中介绍齿轮间的啮合力公式， 以及

驱动系统振动和主减速器噪声的模拟方法；
3） 中介绍对模拟方法的验证结果。
① 主减速器噪声的发生原理。 一般来

说， 主减速器的激励源有两个： 一个是齿形

几何形状误差及齿面间的定位误差而产生的

啮合误差； 另一个是齿面的变形及弯曲使齿

轮啮合时刚度的变化。 对于每一种情况， 位

移激励、 刚度变动激励都有确定的公式。 主

减速器噪声的强制激励源虽然还有未明部

分， 但根据 2） 中所介绍的方法， 可以确定

在主减速器齿轮上装有准双曲面齿轮时的强

制激励源为齿轮啮合误差。
由于齿轮啮合误差而产生的主减速器壳

体振动， 从主减速器壳体悬架系统到副车

架， 并经过车身悬置、 悬架系统向车身的各

个部位传递。 因此， 可以推断传动轴的弯

曲、 扭转振动特性对主减速器噪声有影响，
悬架系统、 副车架的振动特性也对主减速器

噪声有很大的影响。 在过去的报告中所介绍

的内容， 都是以自由度较小的弹簧 -刚度系

统模拟模型为主体而进行的。 如 （2） 中所

介绍， 使用有限元法对驱动系统、 悬架系

统、 副车架等进行模型搭建， 即可以开展考

虑这些因素的详细分析。
② 主减速器噪声的模拟方法73） 。 如上

所述， 主减速器噪声有两个主要的激励源，
但使用准双曲面齿轮时， 强制位移是主减速

器噪声的唯一激励源。 这是因为准双曲面齿

轮的重复性啮合率较高， 自身刚度变化也较

小。 另外， 由于齿轮的啮合率高， 齿轮表面

以及齿轮的弯曲刚度比驱动系统的刚度高很

多， 刚度变化不会产生过大的激励， 而是从

齿轮啮合误差方面产生负面影响。 即， 对于

振动传递系统可以将齿轮视为刚性体。
接下来， 基于以上假设条件， 当给定齿

轮啮合误差时， 在驱动系统上产生激励， 驱

动系统振动、 主减速器噪声均可以用固定的

公式表达， 使用齿轮表面直接激励求得柔

度， 对驱动系统振动和主减速器噪声进行模

拟。 下面将对这种方法加以介绍。 另外， 也

证明了在 3） 中的根据试验对验证结果的可

靠性。
a） 齿轮啮合误差和强制力： 当给定齿

轮啮合误差时在齿面所发生的力加以公

式化。
当齿轮表面的刚度比驱动系统刚度高很

多时， 伴随主减速器齿轮的啮合误差 θe而
产生的主动小齿轮的旋转变化 θp和内啮合
齿轮的旋转变化 θr之间存在以下关系：

θe = θp - αθr （6. 1）
式中， α 为减速比。 另外， 在主动小齿轮的

齿面受到激励的过程中， 将因啮合误差而产

生的变化成分设为 Fp； 在内啮合齿轮受到

激励的过程中， 将因啮合误差而产生的变化

成分设为 Fr。 根据齿轮啮合时的作用力、
反作用力法则， Fp与 Fr有以下的关系。

Fp = - Fr （6. 2）
另一方面， 当主动小齿轮在啮合点受到

力 Fp时， 主动小齿轮的旋转变化 θp根据图

6-23 中所示的关系可以表示为

θp = Xp - X′p
rp

{ }·Fp （6. 3）

同理， 将下标 p 更换为 r， 即为内啮合

齿轮的表达式。

θr = Xr - X′r
rr

{ }·Fr （6. 4）

从式（6. 1） ～ 式（6. 4）中可以求得 Fp，
如下式所示：

Fp =
rp

（Xp - X′p） + （Xr - X′r）
θe

（6. 5）
48



图 6-23　 主动齿轮的旋转变化

b） 驱动系统振动、 主减速器噪声的推

定： 利用式 （6. 5）， 当给定齿轮啮合误差

和车身灵敏度时， 驱动系统振动和主减速器

噪声就可以表达为固定的公式。
驱动系统振动 y 为主动小齿轮、 内啮合

齿轮分别受到独立的激励 Fp、 Fr时的振动

矢量和。 如果定义单位激励作用时主动小齿

轮齿面的传递函数为 Yp， 内啮合齿轮齿面

的传递函数为 Yr， 则有

y = （Yp - Yr）·Fp （6. 6）
根据式 （6. 5） 在式 （6. 6） 中使用啮

合误差 θe， 可以推导出

y = （Yp - Yr）·rp
（Xp - X′p） + （Xr - X′r）

{ }·θe

（6. 7）
同理， 对于主减速器噪声 p， 将传递函

数 Y 替换成声压传递函数 P， 则有

p = （Pp - Pr）·rp
（Xp - X′p） + （Xr - X′r）

{ }·θe

（6. 8）
式 （6. 7） 和式 （6. 8） 括号中的内容

是单位啮合误差时车身的传递函数， 分别称

为车身振动灵敏度和车内声学灵敏度。

如上所述， 根据激励试验和啮合误差

θe测试， 就可以对驱动系统振动和主减速器

噪声进行模拟。
③ 激励模拟验证。 此处将介绍模拟方

法的验证结果。
a） 激励试验装置： 为了在齿面的旋转

方向施加激励， 使用了图 6-24 所示的试验

装置。 加速或者减速时， 主动齿轮轴的支撑

刚度会发生变化。 在主减速器结合法兰处施

加推力即可模拟该状态。
测试齿轮啮合误差 θe时需要在齿轮之

间施加转矩。 使用旋转编码器对输入、 输出

轴的旋转变化差即啮合误差 θe进行测试。

图 6-24　 加振试验装置

b） 模拟方法验证： 使用试验车辆， 根

据式 （6. 7） 和式 （6. 8） 对主减速器噪声

和驱动系统振动进行激励模拟。 与实车行驶

数据比较的结果如图 6-25 所示， 激励模拟

和实车行驶时的结果是一致的。 另外， 对于

主减速器的齿轮啮合误差 θe， 实车行驶时

的主减速器壳体振动和车内噪声在 480Hz
时峰值与激励模拟分析结果也是一致的。

基于以上结果， 将主减速器噪声的强制

激励源假设为齿轮啮合误差而进行激励模拟

分析的方法被普遍认为是可靠的。 即在主减

速器噪声的激励源中， 啮合误差是占主导地

位的。
（2） 激励模拟方法的应用

基于推导出 α 的公式， 考察 （1） 中内
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图 6-25　 加速时主减速器前端上下振动

啮合齿轮系、 主动小齿轮系的振动特性和主

减速器壳体前端的上下振动灵敏度之间的关

系， 并介绍变更主动小齿轮的振动特性以降

低主减速器噪声的案例。 在 2） 中， 介绍使

用包含以上考察结果的有限元模型所进行的

分析技术。
1） 基于各齿轮系振动特性分离的评

价。 主减速器壳体前端上下车身振动灵敏度

的峰值频率， 与因为齿轮啮合误差 θe而产

生的激励的峰值频率 （图 6-26） 是一致的。
总之， 如果降低齿轮啮合点激励的峰值频

率， 那么激励的幅值也会相应地下降。 可以

这样认为， 调整主减速器壳体前端上下车身

振动灵敏度的峰值频率， 即可以实现对振动

峰值幅度的控制。

图 6-26　 发生力的峰值和齿轮系柔度

关于齿轮啮合点的激励峰值频率， 由式

（6. 5） 和图 6-26 可知， 内啮合齿轮系、 主

动小齿轮系的柔度之和是由最小频率 （几
乎为交点 B） 决定的。

基于以上考察结果， 根据对内啮合齿轮

系和主动小齿轮系的柔度分离和变更， 就可

以控制主减速器壳体前端上下车身灵敏度的

峰值幅度。
试验用车辆的齿轮系噪声及振动在

480Hz 处有峰值。 下面谈谈如何对这个峰值

进行控制。 基于之前的分析， 如图 6-26 所

示， 如果内啮合齿轮系、 主动小齿轮系的柔

度的交点的频率从 B 降到 B′， 就可以实现。
在一个研究案例中， 使用套筒式传动轴可以

降低主动小齿轮的扭转刚度。 结果显示， 共

振频率和啮合点处的啮合力下降， 如图6-27
所示， 主减速器噪声也明显降低。

图 6-27　 差速器齿轮噪声的比较

2） 有限元法的应用。 考虑 1） 的结果，
搭建包括悬架系统、 副车架等的试验模态模

型以及有限元模型， 对设计阶段的主减速器

噪声的分析方法进行说明。
a） 有限元模型的验证： 发动机、 变速

器使用试验模态模型， 传动轴使用梁模型，
主减速器壳体悬架系使用刚度 - 质量模型，
副车架使用基于试验模态的板单元模型， 悬

架系统使用梁 -刚度模型， 分别进行模型搭

建， 最终利用部分结构合成法组建整体

模型。
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i） 动力总成模型。 为了激起动力总成

的上下弯曲、 左右弯曲、 扭转等振动， 在离

合器壳体后端及发动机各个部位激励， 对多

个部位的响应进行测试， 从而得到了 600Hz
以内的试验模态模型。 选定的模态共有

15 个。
ii） 主减速器壳体悬架系统激励。 主减

速器壳体内部的小齿轮、 内啮合齿轮的啮合

误差是主减速器噪声的激励源。 因此， 如

1） 中所介绍的， 对主动小齿轮和内啮合齿

轮进行分离， 在啮合部位就可以搭建能施加

激励的模型。 分析由于传动轴的不平衡量等

因素而产生的驱动系统轰鸣噪声时， 为了搭

建啮合部位结合在一起的模型， 要保证主动

小齿轮、 传动轴、 主减速器壳体的旋转相关

的线性结合条件， 如果对啮合部位施加激励

时主动小齿轮和内啮合齿轮处于分离状态，
则这个条件式就没有必要。 图 6-28 所示为

主减速器壳体悬架系统的模型。 可以将除去

主动小齿轮和内啮合齿轮后的主减速器壳体

总成视为刚性体， 并使用与轴承相当的弹簧

与该刚体连接。 分别考虑主动小齿轮和内啮

合齿轮的梁和惯性矩， 搭建刚体模型。

图 6-28　 差速器齿轮模型

iii） 副车架、 悬架系统模型。 副车架、
悬架系统使用板单元、 梁单元搭建有限元模

型。 规模： 副车架约有 5000 个节点； 悬架

系上摆臂、 下摆臂各有 100 个节点。 对于副

车架， 可能出现后纵梁的弯曲、 扭转、 局部

共振、 侧梁的开闭及弯曲、 前纵梁的上下弯

曲等各种振动模态， 共有约 30 个固有模态。
对于下摆臂的衬套 /套筒式传动轴的橡胶刚

度、 阻尼系数等， 使用正确的数值是关键。
iv） 整体模型。 将以上所说的模型进行

组装就得到了整体模型。 图 6-29 是在主减

速器壳体前端上下激励时激励点的响应。 试

验结果与计算结果基本上是一致的， 这也说

明所搭建的模型达到了实用化水平。

图 6-29　 差速器壳体振动特性

b） 应用案例： 使用上文所搭建的模

型， 计算图纸状态下的齿轮啮合力、 主减速

器噪声的大小以及向车身所传递的力， 并根

据驱动系统和悬架系统整体的详细分析， 调

整各部分的振动特性以改善主减速器噪声。
i） 齿轮啮合力。 图 6-3074）所示为主动

小齿轮系柔度和内啮合齿轮柔度。 在主减速

器噪声范围内， 主动小齿轮柔度由于传动轴

的扭转共振而存在峰值。 内啮合齿轮柔度不

存在共振峰值， 在低频范围内内啮合齿轮的

惯性质量和驱动轴的扭转刚度组成为扭转共

振的质量系统。 如式 （6. 5） 所示， 齿轮啮

合力在主动小齿轮系柔度和内啮合齿轮系柔

度的矢量和最小时的频率处出现最大值。 在

本例中， 400Hz 的反共振点附近矢量和最

小， 出现啮合力的峰值。
ii） 车身传递特性。 图 6-31 所示为在

齿轮啮合部位施加单位激励时从中间轴承支

架到车身的振动传递特性。 振动传递系统包

括传动轴的弯曲共振、 中间支架的弹性共振

等各部分的振动特性组合。 向车身所传递的

力， 如图 6-31 所示， 是由振动传递特性和
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图 6-30　 主动齿轮系和内齿轮系的柔度

图 6-31　 单位啮合力时车身的传递特性

（中间支撑位置）

啮合力相乘而得到的。 在本例中， 400Hz 附

近啮合力和振动传递特性均具有峰值， 因

此， 齿轮啮合力被振动传递特性增幅， 从而

使车身受到的力进一步恶化。
iii） 改进案例。 在本案例中， 由于中间

轴承支架的共振频率和啮合力的峰值接近，
使车身受到的激励达最大值。 为了解决这个

问题， 可以提高传动轴的扭转刚度使啮合力

的峰值频率上升， 或者调整轴承支架使弹性

共振频率上升等。 本例中对提高传动轴的扭

转刚度进行了样件试制及试验。 试验结果显

示， 齿轮啮合力的峰值频率上升， 远离轴承

支架的共振模态， 从而使向车身传递的力得

到了改善， 如图 6-32 所示。
（3） 主减速器降噪技术———调整驱动

系统结构

在 （2） 中， 对用调整齿轮系的柔度来

控制主减速器振动噪声的方法进行了说明，
除此以外还有二重防振方法。 具体地讲， 主

图 6-32　 车身传递力特性的变化 （中间支撑位置）

减速器壳体通过防振系统安装在副车架上，
副车架经过防振系统安装在车身上。

对于这种情况， 具有高频特征的主减速

器噪声虽然有明显的降低效果， 但在 80Hz
前后的驱动系统轰鸣声 （因主减速器的上

下跳动、 俯仰、 侧倾模态等而引起传动轴的

不平衡力而产生） 却有恶化现象。 为了平

衡高、 低频噪声的对立关系， 各悬置的配

置、 弹簧刚度等必须要进行调整、 优化。 以

下为与其相关的技术介绍。
1） 计算方法。 在本节中， 主减速器通

过 3 点悬置安装在副车架上。 副车架通过 4
点悬置安装在车身上。 主减速器、 副车架、
车身所组成的二重防振系统， 将主减速器

（包括悬置） 定义为分系统 1， 除此以外的

部分定义为分系统 2。 系统的振动方程式为

分系统 1：

- ω2 M 0
0 0[ ] + jω

C11 C12

C21 C22

〓

〓
〓
〓

〓

〓
〓
〓+{

K11 K12

K21 K22

〓

〓
〓
〓

〓

〓
〓
〓} X1

X2
{ } =

F1

F2
{ } （6. 9）

分系统 2：
- H1F2 = X2 （6. 10）

式中， H1为与分系统 2 结合点的传递函数；
F1为作用到分系统 1 上的外力； F2 为在结

合点处产生的力； X1、 X2 分别为主减速器

重心及结合点的振动幅值； M、 C、 K 分别

为质量、 阻尼、 刚度矩阵。
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省略阻尼行列式后， 根据式 （6. 9） 和

式 （6. 10）， 将 F1、 F2 消去后可以得到式

（6. 11）：
（ - ω2M + K∗）X1 = F1 （6. 11）

K∗ = K11 - K12 （K22 + H -1
1 ） -1K21

式 （6. 11） 中的 X1的值可以用下面的

方法求得。
不考虑实现的可能性， 假定一个与式

（6. 11） 相当的振动系统， 则有

- （ω2Me + K∗
e ）X1e = F1 （6. 12）

式中， 在分析目标频率范围内按照 X1e远小

于 X1的原则选定 Me、 K∗
e 。 例如将在后续

的内容中介绍的案例， 不变更悬架系统， 只

对主减速器的重心位置进行调整后， 此时的

质量矩阵作为 Me。 其次， 就可以从所选定

的 Me、 K∗
e 求得与假设振动系统的特性相

等的且可以实现的 M0、 K∗
0 。 即

- ω2M0 + K∗
0 = - ω2Me + K∗

e

（6. 13）
但是受下式的限制

- （ω2M0 + K∗
0 ）X1e = F1 （6. 14）

假定的振动系统和应该求得的振动系统

之间的特性方程式之差的准则， 与下式最小

化相当：
‖ - ω2M0 + K∗

0 - Ae‖
一般来说， 对于任意的激励频率式

（6-14） 虽然是不成立的， 但是轰鸣声通常

处于比较狭窄的范围频率内， 因此将 ω 视

为固定值。
设 ui（ i = 1 ～ n）为设计变量， 设 Δui 为

从 K∗
e 到 K∗

0 的设计变量的变化量， 则有下

述近似式成立：

K∗
0 - K∗

e = ∑
n

i = 1

∂K∗
e

∂ui
Δui （6. 15）

上式右边的灵敏度可根据分系统 2 的

H1求得， 使用式 （6. 11） 相对于设计变量

的单位变化量根据灵敏度的差分求得。 虽然

式 （6. 13） 的设计变量的数目比式 （6. 15）

限制多， 但是仍然可以求得未知数 Δui。
2） 应用案例　 将上述方法应用于 80Hz

前后所发生的轰鸣声。 初期设计的悬架系统

前面 1 点， 后面 2 点， 最终方案为前面 2
点， 后面 1 点。

a） 计算模型： 将副车架、 车轮、 悬架

的约 14000 个节点的有限元模型置换为模态

模型， 轮胎直接使用试验模态模型。 在副车

架前端和主减速器壳体前端的响应峰值约为

80Hz， 因为与传动轴的不平衡所引起的轰

鸣声的频率对应， 所以对上述响应可以采用

轰鸣声级别的评价尺度。
b） Me、 K∗

e 的选择： 为了降低主减速

器壳体前端的激励点的振动响应， 可以不改

变主减速器重量、 惯性矩， 仅将重心位置向

主减速器壳体前方移动， 组成新的振动系

统。 此时， K∗
e 与初始设计值 K∗相等， Me

经过坐标变换后变为 L 的矩阵

Me = LTML （6. 16）
重心位置移动后的悬架系统的计算结果

如图 6-3376） 所示。 主减速器壳体前端的振

动响应有明显降低， 这说明 Me、 k∗
e 的选

择是正确的。

图 6-33　 差速器前端振动和重心位置

c） 计 算 结 果 与 实 际 构 造： 包 括 式

（6-15） 中的灵敏度系数的大小、 上下、 左

右方向的弹簧刚度、 后悬置间距以及前、 后

悬置的前后方向位置， 共设定了 7 个设计变

量。 分两个工况进行计算， 工况Ⅰ中将各悬

置前后方向位置除去后剩下 5 个设计变量，
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工况Ⅱ中将后悬置间距去除后剩下 6 个设计

变量， 分别对其进行计算 （设计变量的详

细内容请参考文献 76 的表 1）。 主减速器的

重心位置移动量为 30mm 时， 根据工况Ⅰ所

求得的各参数， 主减速器壳体前端的振动响

应如图 6-34 所示。 重心移动后的振动响应

和各参数的变更基本上是一致的， 因此这个

方法的有效性得到了确认。

图 6-34　 差速器重心移动和等价系统的振动特性

如下所示， 根据上述两个工况的计算结

果制定了改进方案：
i） 减小前悬置刚度和前后悬置间距，

pitch 模态在主减速器壳体处的节点向主减

速器壳体前端移动。
ii） 增大后悬置刚度， 增加后悬置间

距， 以抑制 roll 模态。
根据以上方针并考虑限制条件， 来决定

各个参数。 在本例中， 悬置刚度变小后有可

能偏离耐久性相关的所允许的范围， 利用悬

置的负荷 -变形特性的非线性， 将前悬置由

1 点改为 2 点， 这样就可以回复到允许范围

内。 即 1 处悬置所承受的载荷减半， 在提高

耐久性的同时还能保证弹簧刚度变低的要

求。 基于以上分析对悬置的布置进行调整，
再次应用本方法降低前悬置的弹簧刚度和增

大间距， 并考虑主减速器噪声等的限制条

件， 设定最终参数。 改进后的系统配置试验

结果如图 6-35 所示。 从图中可知， 上述优

化方法的效果得到了确认。

图 6-35　 构造变更的改善效果

6. 3　 底盘噪声

6. 3. 1　 概述

近年来， 在追求汽车高功率化的同时，
对汽车舒适性、 安静性等的要求也越来越强

烈。 而最近的发展趋势是发动机的多缸化、
表面平整化技术， 使发动机振动、 风噪声等

得到了控制。 但是从另一个角度来看， 因为

路面的凸凹不平而引起的路面噪声却成为较

为明显的问题。 另外， 在车辆制动时所发生

的制动噪声， 给乘员非常不舒服的感觉， 特

别是对于高级车， 对其商品性有着严重的

影响。
在本节中， 将介绍底盘噪声之一的制动

噪声， 以及路面噪声分析、 控制方法等

内容。
查阅 1989 年以来关于制动噪声方面的

文献， 可以发现近年来理论分析方面的资料

正在不断地增加。
在理论分析中， 根据对分析模型的研

究， 对制动啸叫的定性已经有了较为明显的

倾向， 包括采取一些间接的对策和使用

FEM 模型对制动系统的啸叫性能直接预测
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两种方法。
例如， 在 1992 年菅野等人所发表的论

文中， 将制动系统的一部分置换为低自由度

分析模型。 根据对该模型固有模态的分析，
得出部件之间的固有振动模态耦合和啸叫之

间的定性关系。
1989 年， Liles 等人发表的论文中给出

了案例。 在该论文中， 对制动部件进行了详

细的 FEM 模型搭建， 使用复数固有模态分

析， 对 2. 5 ～ 15kHz 范围内的制动啸叫的可

能性进行了预测。 Ghesquiere 等人于 1992
年对不包含制动盘的制动系统零部件进行

FEM 模型划分， 并进行了复数固有模态

分析。
1992 年， Matsui 等人对制动系统的零

部件进行 FEM 模型化， 对设计阶段的振动

特性进行了计算， 但是没有进行复数固有模

态分析。 另外， 1993 年， 高木等人搭建了

大规模的 FEM 模型， 成功地预测了 8kHz 以
上较高频率的啸叫。

在 6. 3. 2 小节中， 作为二者互相结合的

案例， 笔者详细叙述了最近针对特定制动系

统而进行的较低频率范围内 （2kHz 附近

的） 制动啸叫的相关分析。
另一方面， 对于路面噪声， 作为研究对

象的传递系统具有复杂的多渠道特性。 例

如， 拥有非线性的轮胎、 具有高阻尼性能的

悬架系统、 采用防振、 隔声材料的车身等。
因此， 最大限度地应用计算及经试验分析，
根据用途进行预测和制定解决方案是十分必

要的。
在 1989 年以后的与计算分析相关的文

献中， 几乎全部是 FEM 分析方法。
例如， 1991 年， 井上等人使用 FEM 方

法对成功地车内噪声进行了预测。 在该论文

中， 针对 50Hz 以内的低频问题的精度， 开

发了车身模型的良好的搭建方法。 在这个模

型中， 使用包含悬架、 发动机等的整车模型

对车内噪声进行了预测。 1992 年， 高城等

人使用 FEM 模型， 对带束层、 胎面等轮胎

的结构对车内噪声的影响进行了研究。 在这

个模型中， 对轮胎的带束层、 帘布层、 橡胶

等结构直接建模， 考虑轮胎触地、 旋转和气

压等的影响。 将该模型导入整车模型中， 对

250Hz 以内的振动噪声进行了分析。
另外， 不对整车进行分析， 而是对零部

件单体进行分析以实现对实际的设计进行指

导。 1994 年， 石松等人以零部件的特性分

析代替路面噪声的试验， 使用 FEM 模型进

行了分析。 将发生共振时的变形能分布转换

为作为代替特性的悬架纵梁的共振频率， 以

此制定的改进方案应用到实车上后， 路面噪

声得到了有效的控制。
综合应用计算和试验的案例也有很多。

例如， 1992 年中野等人发表了关于 FF 车

（使用连杆式悬架） 对底盘的路面噪声的影

响的研究报告。 在报告中， 首先对各部分的

主要的振动传递特性以试验为主进行了分

析， 并掌握了其基本特性。 为了能在设计阶

段得到应用， 根据计算分析对主要峰值相关

的部位进行了特性分析。
作为试验分析手段， W. Hendrick 等人

于 1993 年对路面的无相关、 多激励噪声的

优化分析方法进行了介绍。 在该论文中， 根

据主成分分析方法， 将振动和噪声的信号分

离成单独的现象， 然后针对各个现象对传递

路径分析。
6. 3. 3 小节展示了一个与路面噪声现象

有关分析案例。 对路面噪声的激励源， 即因

路面的凸凹不平而产生的位移激励和路面噪

声的关系， 1995 年镰田在其论文中进行了

详细的介绍。 另外， 作为降低路面噪声的案

例， 还介绍了使用液压减振器和提高轮辋刚

度等研究成果。

6. 3. 2　 制动啸叫

过去， 制动噪声多是 5kHz 以上的高频

问题， 最近也有报告关注了发生在 1 ～ 3kHz
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较低频范围内的制动噪声。 预防制动噪声已

经成为汽车产品研发过程中的一个重要课

题。 作为解决制动噪声的措施， 在垫板上安

装调整垫片是一种有效的方法， 但是相对于

高频噪声， 低频噪声所达到的效果稍差。 另

外， 对摩擦材料进行倒角处理虽然对噪声有

所改善， 但是却无法从根本上解决问题。
制动噪声的激励源是制动片和制动盘之

间因摩擦力的变动而引起的自励振动， 它主

要有两个影响因素： 一个是与摩擦特性的速

度依赖性有关； 另一个是即使摩擦系数一

定， 各组成部件的振动耦合引起的共振。
在摩擦系数一定时因自励振动而引起低

频制动噪声的主要原因， 研发人员使用 3 自

由度分析模型的复数固有模态分析进行了定

性调查。 基于分析结果， 通过导入表现摩擦

特性的刚度矩阵和模态法， 利用制动系统整

体 FEM 模型进行复数固有模态分析 （这在

过去是难以实现的）， 就可以对设计参数进

行定量研究。 使用该方法对制动噪声相关的

各构成部件的动态特性进行了调查， 并通过

试验的方法验证了其有效性。
（1） 掌握低频啸叫现象

1） 试验装置和制动系统。 为了了解低

频啸叫发生时各个构成部件的振动情况， 利

用旋转盘制作了一个试验测试装置， 并进行

了相关的测试试验。 电动机的旋转速度为

35r / min， 与实车 4 ～ 5km / h 的速度相当。 利

用油压计和力矩仪对制动时的油压和制动力

矩进行测试， 可以计算出摩擦系数 μ。 另

外， 还需要使用红外线温度计对制动盘的温

度进行跟踪测试。
2） 啸叫发生时的振动模态。 从试验结

果可知， 当啸叫发生时的油压为 0. 2 ～
1. 5MPa 时， 频率在 1. 7 ～ 1. 9kHz 内变化。
这些测试结果与实车的测试结果基本上是一

致的。 啸叫发生时的振动模态如图 6-36 所

示， 有制动钳旋转、 扭转模态， 另外， 还显

示出制动盘的直进、 旋转、 弯曲、 扭转等的

混合模态。 测试时使用的是非接触式位移计

和加速度计。

图 6-36　 制动盘振动模态

（2） 制动啸叫的理论分析

1） 分析模型。 众所周知， 引起自激振

动的摩擦特性是与速度相关的， 但是关于摩

擦系数一定时耦合系统的自激振动方面的报

告却很少。 本文采用模拟制动系统的简单的

2 自由度模型， 根据复数模态分析， 首先对

耦合系统的自激振动进行定性分析； 其次在

自激系统上使用动态减振器， 对减振效果进

行论证。
图 6-37 所示为分析用的模型。 不考虑

阻尼时的运动方程式如式 （6. 17） 所示。
式中的第 2 项为刚度矩阵， 其非对角项为非

对称数值。 对该式进行复数固有值分析， 式

（6. 18） 为解的形式。

图 6-37　 3 自由度分析模型
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K′r = Kr + kl2r （1 + μβr）， K′c + kl2c（1 - μβc），
βr = hr / lr， βc = hc / lc （6. 17）

复数固有值　 λ = λR ± j2πfn （6. 18）
式中， λR 为复数固有值的实部 （1 / s）； fn
为耦合固有振动频率 （Hz）； j = - 1。

复数固有值的实部 λR 为负数时， 振动

是衰减的， 正数时是发散的， 此时的耦合振

动频率 fn 与啸叫频率相对应。 另外， λR 的

值越大， 则振动能量的发散也越大。 因此，
可以用 λR 作为啸叫的评价指标 （下面称其

为啸叫容易度指数）
a） 制动盘、 制动钳构成的 2 自由度模

型。 如图 6-38 所示， 横坐标为考虑形状的

等价摩擦系数 μβ ， 纵坐标为 λR。 图中显示

的是当 μβ 增加时， 减衰指数 Cr、 Cc 变化时

λR 的变化情况。

损失系数： ηr = Cr / KrIr
ηc = Cc / KcIc （6. 19）

图 6-38　 阻尼的影响

利用上式进行整理后， 当 η 增加时，
如果 λR > 0， 则 μβ 的值也是增加的。 也就

是说， 系统的阻尼对啸叫是起抑制作用的。
当 μβr，c = ± 2. 0 时， 制动盘与制动钳的固有

模态的比 fr / fc 和 λR 的关系如图 6-39 所示。
从图中可知， 当制动盘和制动钳的旋转中心

偏左 （ μβr，c = + 2. 0） 时， 由于 fr / fc > 1，

存在啸叫发生的领域， 并且当惯性矩的比

Ir / Ic 增加时， 该领域扩大。 相反， 当制动

盘和 制 动 钳 的 旋 转 中 心 偏 右 （ μβr，c =
- 2. 0） 时， 由于 fr / fc < 1， 存在啸叫发生

的领域， 并且当惯性矩的比 Ir / Ic 增加时，
该领域有缩小的倾向。 根据以上分析， 可以

知道制动盘和制动钳的模态对啸叫是有影

响的。

图 6-39　 固有频率的影响

虽然过去多是以固有值之比来讨论啸叫

问题， 但从上述分析可以知道， 模态及惯性

矩的比也有着相当大的影响。
b） 追加动态减振器。 图 6-40 所示为动

态减振器的固有振动频率 fd 和啸叫容易度

指数的关系。 图中的箭头表示耦合后的固有

振动频率， ηd 可以按照下式求得：

ηd = Cd / KdId （6. 20）

图 6-40　 阻尼的影响

把 fd 设定为比耦合固有振动频率 fn 高

5%左右时能得到最佳的改善效果。 另外与
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强制振动不同的是， 自激振动的阻尼较小时

制振效果更好。 而当动态减振器的惯性矩较

大时， λR≤0 的频率范围更宽。
基于以上分析结果， 可以得到以下的改

进方向和注意点：
• 制动盘或者制动钳的阻尼尽量大。
• 动态减振器的固有振动频率 fd 要比

耦合固有振动频率 fn 稍高， 阻尼稍小。
• 不能仅仅以固有值的比来分析啸叫

问题， 还要考虑振动模态和惯性矩之比。
2） FEM 分析。 FEM 分析可以为解决制

动啸叫问题提供方向性的建议。 但是， 由于

制动系统结构复杂， 具体的结构状态很难用

FEM 模型真实地模拟出来。
当前， 有限元法是忠实反映制动系统动

态特性 （刚度、 固有频率） 最为有效的方

法。 因此， 为了定量掌握各个参数与制动啸

叫问题的关系， 本文介绍一种新近开发的根

据 FEM 方法来求解制动系统的固有模态。
a） 用 FEM 法分析复数固有频率。 为了

能够用 FEM 方法表现线性的摩擦振动， 必

须进行复数固有模态分析， 而在这之前需要

解决以下的几个事项：
i） 利用 FEM 方法体现摩擦力， 现存的

单元不适用于非对称行列式。
ii） 计算的实用性， 分析用的模型的自

由度超过 50000 个， 计算时间、 内存消耗

巨大。
对于 第 i ） 项 的 解 决 方 法， 如 同 式

（6. 21） 中的第 3 项， 在结构全体刚度矩阵

中追加式 （6. 22） 中的接触刚度矩阵。 产

生的摩擦力等于制动盘面垂直方向的刚度矩

阵乘以摩擦系数， 这样就实现了制动盘和衬

垫之间真实刚度矩阵的定义。
Mr 0
0 Mc

┈
┈┈┈┈

〓

〓
〓
〓

〓

〓
〓
〓
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[Kp] Xr

Xc{ } = 0
0{ } （6. 21）

式中， Kp 是定义制动盘和制动钳运动副之

间接触的刚度矩阵。
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（6. 22）

式中， x 为摩擦力的发生方向； y 为制动盘

面的垂直方向； k 为衬垫摩擦材料的制动盘

面垂直方向的刚度矩阵。
对于第 ii） 项， 导入部分结构合成法。

对制动系统、 制动钳系统分别进行模型变

换， 分析自由度缩小为原来的 1 / 1000。 使

用超级计算机进行复数固有模态分析时原先

需要 几 小 时， 经 过 模 型 变 换 后， 仅 需

要 1min。
另外， 随着现代电子技术的飞速发展，

计算机的性能有了巨大的进步， 软件方面也

得到了快速的发展。 即使不使用模型转换，
利用高性能配置的计算机和软件， 也可以在

短时间内得到模态的解。
b） 计算结果。 最初， 制动钳的结构未

进行任何变更， 仅对制动盘的刚度、 质量加

以调整， 对制动盘与制动钳的固有频率的比

值 fr / fc 与制动啸叫容易度指数 λR 之间的关

系加以调查。 需要关注的固有频率比， 是制

动钳的扭转模态和制动盘的 3 阶直径方向模

态这二者之间的比值。
图 6-41 所示为仅变更制动盘的模态刚

度以调整固有频率的比时， 将制动盘的模态

质量调整为 2 倍和 0. 5 倍时的计算结果。
与计算模型的结果相同， FEM 分析模

型中也显示存在 λR > 0 领域， 在固有频率

比为 1. 25 附近存在峰值。 另外， 当制动盘

的模态质量增减时， λR 的绝对值也有变化

的倾向。 计算模型的固有频率比以 1. 0 为边

界条件， 因模态的不同， λR > 0 的领域分为

两部分， 而 FEM 模型却是在固有频率比
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0. 8 ～ 1. 4 的范围内连续为正值。 这是由于

FEM 模型在该范围内的固有值之比， 造成

前述的两个模态连续变化。 总体说来， FEM
模型与计算模型不同， 它可以体现模态及质量

比的变化倾向。 图 6-41 的分析结果证明了当

固有值比为 1. 0 时， 相对于模态质量的增减，
λR 绝对值的增加倾向具有明显的转折点。

图 6-41　 动态减振器的影响

其次， 对动态减振器的效果进行详细的

论证。
图 6-42 所示为将动态减振器安装在制

动钳的外拖臂一侧时， 减振器的固有值 fd和
啸叫指数 λR 之间的关系。 图中的箭头指示

的是未安装动态减振器时的啸叫频率 fn。

图 6-42　 动态减振器的效果

当动态减振器的质量为 10g 时， 使

λR <0 的固有值领域几乎不存在。 而当动态

减振器的质量增加到 30g 时， λR < 0 的领域

扩大到fd = 1. 80 ～ 2. 05kHz。
通过以上分析可以得到这样的结论， 将

动态减振器的固有值 fd 设成高于未安装时

的啸叫频率 fn， 就能得到很好的减振效果。
如果动态减振器的固有值 fd 设定得低于未

安装时的啸叫频率 fn， 就会出现啸叫指数

λR 增加的领域， 这一点需要特别注意。
另外， 和计算结果一样， 动态减振器自

身的阻尼性能越小， 则减振效果越好。 这一

点对于强迫振动来说， 动态减振器的设计是

完全不同的。
（3） 试验确认

1） 制动盘与制动钳固有值的比与啸叫

指数的关系。 图 6-43 所示为对于相同一款

制动钳三种不同固有值比时的啸叫指数的试

验结果。 试验用的制动钳的三个直径方向的

模态 固 有 值 分 别 为 1. 96kHz、 2. 05kHz、
2. 15kHz， 与啸叫指数关系密切的制动钳扭

转模态为 1. 70kHz， 固有值的比分别为

1. 15、 1. 21 和 1. 26。
当固有值的比增加时， 与啸叫指数相对

应的制动钳的振动也增加。 随着固有值的比

从 1. 1 附近增加到 1. 2， 啸叫指数 λR 也有

增加的倾向， 这个结论和 FEM 分析结果有

很高的一致性。

图 6-43　 固有值比与啸叫容易度指数的关系

2） 动态减振器的效果。 将一枚钢制的
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25g 动态减振器安装到制动钳的外拖臂一

侧， 并将试验结果与 FEM 分析结果进行对

比。 结果显示， 将动态减振器的固有值 fd
设成高于原始状态的啸叫频率 fn， 对制动钳

的振动改善效果最好。 另一方面， 当将动态

减振器的固有值 fd 设成低于原始状态的啸

叫频率 fn 时， 制动钳的振动有恶化的倾向，
这和 FEM 分析结果是一致的。

6. 3. 3　 路面噪声

（1） 路面噪声分析

1） 路面的凸凹不平与路面噪声。
a） 周期性凸凹不平路面。 在一些防滑

路或铺石路面上， 一定间隔的凸起， 会带给

轮胎频率周期一定的激振力， 进而造成车室

内的振动及噪声。 激振力的频率与车速及凸

起间隔距离有关， 可以按照下式来推算：
f ∝ v / P （6. 23）

式中， f 为激振力的频率； v 为车速； P 为

凸起的间隔。 由车速及凸起间隔决定频率的

起振力， 通过轮胎及悬架系统传达到车身。
b） 随机性凸凹不平路面。 在砂石路面、

沥青路面或者是混凝土路面上， 如果存在一

些小粒的石块， 就会带给高速通过的汽车轮

胎垂直方向的激振力。 该激振力的频率是不

定的， 从低频到高频都有可能。
c） 脉冲激振力路面。 在沥青或混凝土

铺装路面上， 间隔一段距离就会有一处接

缝， 会带给汽车脉冲式的激振力。 该激振力

的频率与车速及接缝之间的距离有关：
f ∝ v / L （6. 24）

式中， f 为激振力的频率； v 为车速； L 为接

缝的间隔。
因此， 在脉冲激励引起轮胎—悬架—车

身的振动以及与车速相关的振动激励综合作

用下， 在车内产生噪声。
为了掌握其发生原理， 将车轴固定， 越

过半径为 10mm 的半圆形凸起时车轴的上

下、 前后方向的冲击激励如图 6-44 所示。

图 6-44　 车辆驶过 10mm 凸起时轮胎的

冲击力 （车轴固定）

另外， 对于铺装路面上的具有一定间隔

（P） 的路面接缝， 如 a） 中所述， 因为间

隔 P 较长， 所以会发生高车速时的低频振

动问题。
对于如上所述的各种路面噪声， 在频率

范围内开展了有针对性的研究。
2） 车轴处振动激励。 路面噪声 （车内

噪声） 的结构传播成分是由路面对滚动中

的轮胎施加位移激励而产生的。 轮胎与地面

接触部位的胎面橡胶会产生复杂的变形， 在

这个位置直接测试激励是十分困难的。 因

此， 根据测试行驶中的车轴驱动点 （车轴

中心） 的振动加速度和同一位置的振动传

递函数 （去除轮胎）， 使用间接的方法来得

到等价的激励。 车轴处的振反激励可以使用

下式计算。
Ft = HA / F

-1Ahub （6. 25）
式中， HA / F为车轴驱动点的传递函数3 × 3
行列式； Ahub为车辆行驶时簧下振动加速度

矢量。
在转鼓上测试得到试验车左后车轴附近
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的振动加速度和通过激振试验得到驱动点传

递函数后， 根据式 （6. 25） 计算即可得到

车轴处的激励。
为了验证计算结果， 使用车轴激励点的

声学传递函数和求得的车轴处激励， 根据下

式合成车内噪声， 并与试验测试得到的车内

噪声结果进行对比， 如图 6-45 所示。
Pi = {Hp / f} T{Ft} （6. 26）

式中， {Hp / f}为车轴驱动点的声学传递函数

矢量； Pi 为成分声压。

图 6-45　 车内噪声合成结果

对比结果显示， 在 150Hz 以上的范围

内噪声频谱的倾向较为一致， 但是在 130 ～
150Hz 附近出现了一个实际上不存在的峰

值。 对该峰值进行调查， 得知是驱动点的传

递函数矩阵的值在这个频率附近急剧下降造

成的。
而使用悬架单体的 FEM 模型进行相同

的矩阵计算时却没有发生上述现象， 认为是

由于某种因素破坏了矩阵各个元素的独立

性。 对于这种矩阵接近于特异状态 （ ill -
condition）， 对实测的噪声结果影响很大，
因此形成了逆矩阵值的虚假峰值。 为了避免

上述问题， 使用高斯消去法以特异值分解法

代替矩阵直接演算， 将某个阈值以下的特异

值视为零， 成功地抑制了对特异状态 （ ill -
condition） 的影响。 以下是根据特异值分解

法进行的逆矩阵演算。
Hh

A / F = HA / F = UAUh

H -1
A / F = UA -1UhHA / F

h （6. 27）

式中， U 为正规直交固有矢量； A 为固有对

角矩阵。
利用特异值分解法进行逆矩阵演算， 将

接近于零的固有模态的对角项假定为误差项

并置换为零。 根据该方法合成的车内噪声及

实测结果如图 6-46 所示。

图 6-46　 基于特异值分解法的

车内噪声合成结果

（2） 路面噪声控制技术

1） 液压式减振器。 减振器的弹簧刚度

较小对 100Hz 以上的路面噪声有利， 但是

对于车身冲击等低频现象， 则较大的弹簧刚

度有利。 液压减振器具有这种理想的动态特

性。 适当调整液压减振器的内部构造， 就可

以得到理想的动刚度特性 （图 6-47）。

图 6-47　 单体动态特性

2） 提高轮辋刚度。 如图 6-48 所示， 轮

辋外侧面的扭转共振频率和路面噪声有着较

高的相关性。 提高轮辋刚度可以提高共振频

率， 即可以降低路面噪声。
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图 6-48　 共振频率和路面噪声的关系

6. 4　 车身

6. 4. 1　 概述

除风噪声以外， 车身在振动系统的作用

基本上是传递、 放射系统。 另外， 不考虑车

外噪声， 作为评价者的乘员可以听到车厢内

所发生的噪声。 本节中将对主要的车内噪声

现象， 即路面噪声和发动机噪声与车身相关

的内容加以介绍。 此处所指的路面噪声仅限

于低频现象 （以下称为敲鼓声）。

6. 4. 2　 控制敲鼓噪声

敲鼓声是在路面激励的作用下， 经轮

胎、 悬架、 车身传递而产生的具有压迫耳膜

感的低频 （20 ～ 50Hz） 噪声。 因为和敲鼓

时的声音相似， 所以称为敲鼓声。 相对于高

速公路的接缝类的单一凸起， 不规则的多处

较大的路面凸起更容易引起敲鼓声。
这种不规则的路面一般是由车辆的前

进、 制动等原因造成的， 在交叉路口处更容

易形成。 对于车辆来讲， 轮胎、 悬架、 车身

的各单元的共振现象具有复杂的关系， 不仅

是 FR 车， 最近在 FF 车上也时有发生， 因

此可以推断， 车身对噪声和振动具有很大的

影响。
（1） 降噪的理论分析

如上所述， 可以就车身和车室内空间对

敲鼓声进行讨论， 非阻尼性结构和声学耦合

运动方程式如下所示：

Mss 0
Mas Maa

〓

〓
〓
〓

〓

〓
〓
〓

u··s

u··a
{ }+ Kss Ksa

0 Kaa

〓

〓
〓
〓

〓

〓
〓
〓

us

ua
{ } =

Fs

Fa
{ }

（6. 28）
式中， M、 K 分别为质量、 刚度矩阵； u 为

位移； F 为激励； 下标 s、 a 分别表示结构、
声腔。 由于敲鼓声的激励来自路面， 对于声

腔来言不受外力作用 （Fa = 0）。
在车身的激励试验中， 相对于激励 Fs

的车内声压 ua， 有传递函数 H = ua / Fs。 下

面将该传递函数用于车内噪声控制的传递函

数合成法和搭建模态模型对车内噪声进行研

究的试验模态分析法加以叙述。
1） 传递函数合成法。 如图 6-49 所示，

设激励点为 b， 车内噪声测试点为 a， 质量

附加点为 c， 当附加质量后传递函数 H∗
ab与

变量前的传递函数 H 之间有如下关系：

H∗
ab =

u∗
a
Fb

= Hab -
HacHcb

Hcc - ω2

m

（6. 29）

图 6-49　 质量、 刚度附加模式图

总之， 附加质量后的传递函数可以从质

量附加前的传递函数求得。 另外， 对于单位

质量的变化， 即质量灵敏度 Sm加以求解。

如果假设 Hcc << ω2

m ， 则上式可以简

化为：

H∗
ab = Hab + m

HacHcb

ω2 （6. 30）
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Sm = l
m

H∗
ab - Hab
Hab

〓

〓
〓

〓

〓
〓 =

HacHcb

ω2Hab

（6. 31）
改变质量附加点 c 并求质量灵敏度 Sm，

就可以知道将质量附加在哪一点时才能得到

最佳的车内噪声改善效果。 但是， 因为上述

计算过程中有假设的成分， 所以实际应用时

要充分注意。 这些近似的意义是指质量附加

点 c 的激励点灵敏度 Hcc远小于质量 m 的灵

敏度。
考虑共振现象的模态节点和反节点， 在

质量附加点的影响非常大的反节点位置， 上

述近似关系不成立。 但是， 根据式 （6. 31）
进行分析， 模态的反节点位置处分子可能非

常大， 因此质量灵敏度 Sm也随之变大。 总

之， 质量附加后影响较大的部位具有上述的

倾向。 因此， 需要对质量灵敏度、 质量附加

而产生的构造变更等给予充分的关注， 并在

此基础上进行设计讨论。 另外需要说明的

是， 式 （6. 29） 未做近似假设。
其次就附加刚度加以讨论。 在 c、 d 这

两点之间附加刚度 k 后的传递函数 H∗
ab按照

附加质量相同的方法表示：

H∗
ab = Hab +

（Had - Hac）（Hcb - Hdb）

（Hcc - Hcd） + （Hdd - Hdc） + 1
k

（6. 32）
同样， 可以使用刚度附加前的传递函数求

得。 质量灵敏度也同理， 为了求得对于单位

刚度 变 化 时 即 刚 度 灵 敏 度 Sk， 假 设

（Hcc - Hcd） + （Hdd - Hdc） << 1 / k， 则附加

刚度后的传递函数为：
H∗

ab = Hab + （Had - Hac）（Hcb - Hdb）k
（6. 33）

而刚度灵敏度 Sk则为：

Sk = l
k

H∗
ab - Hab
Hab

〓

〓
〓

〓

〓
〓

=
（Had - Hac）（Hcb - Hdb）

Hab
（6. 34）

根据上式改变刚度附加的点位置并求

Sk， 调整每一次附加刚度然后考察车内噪声

的变化， 就可以找到最佳的刚度附加点。 但

是， 和质量灵敏度相同， 因为计算过程中有

假设的成分， 所以实际应用时要充分注意。
另外， 对于式 （6. 34）， 刚度附加点的传递

函数 Hcb、 Hdb相等时刚度灵敏度为零是较

为合理的。
2） 试验模态分析。 使用在试验中得到

的传递函数进行曲线拟合后抽出的模态模

型， 对传递函数进行重新表达：

ui
F j

uk
F j

〓

〓

〓

〓
〓

〓
〓

〓

〓

〓

〓
〓

〓
〓

=
∑
n

r = 1

Φ（s）
ir Φ（s）

ir

kr - ω2mr

∑
n

r = 1

Φ（a）
kr Φ（s）

kr

kr - ω2mr

〓

〓

〓

〓
〓〓

〓
〓

〓

〓

〓

〓
〓〓

〓
〓

（6. 35）

式中， Φ（s）为结构系统的响应点振型；
Φ（a）为车内声学评价点的声压。 该公式的

特征是传递函数不仅使用了车身的振动特

性， 还采用了车内声腔的振动特性。
在预测结构变更后的车内噪声时， 附加

质量为 ΔM， 附加刚度为 ΔK， 并忽略阻尼

的影响。

〓

〓

〓

〓〓

〓〓

〓

〓

〓
〓
〓

⋱
m

⋱

〓

〓

〓
〓
〓
+ ΦTΔMΦ

〓

〓

〓

〓〓

〓〓
γ·· +

〓

〓

〓

〓〓

〓〓

〓

〓

〓
〓
〓

⋱
k

⋱

〓

〓

〓
〓
〓
+ ΦTΔKΦ

〓

〓

〓

〓〓

〓〓
γ = ΦTF

（6. 36）
对于在一般化坐标系中求解运动方程式

所得到的 γ， 根据

u∗ = ∑
n

r = 1
Φγ （6. 37）

就可以求得结构变更后的车内噪声、 车身振

动。 另外， Φ 是结构变更前的模态振型。
使用该方法需要注意的地方是所抽出的模态

参数的精度。 使用所抽出的模态参数， 检查

传递函数是否在某种程度上得到了再现， 这
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种检查方式被称为合成法， 但是并不能保证

传递函数再现的完美精度。 为了弥补这个缺

点， 需要对车身的振动相关的内容进行技术

积累。
另外， 从式 （6. 28） 可以得知， 车内

声压是声学系的位移， 通过传声器测得的声

压并不是结构系统的振动速度， 应该按照振

动位移相同的方法进行曲线拟合。 接下来，
对这两种降噪方法的具体案例加以介绍。

（2） 噪声控制案例

1） 传递函数合成法。 在最初的案例

中， 对 40Hz 频率附近的带有压迫感敲鼓

声， 首先需要了解车身振动模态 （即通过

试验测试等方法确认车身的振动模态）。 在

本案例中的车身振动模态， 使地板和车身侧

围等构成的车内声腔空间的整体体积变化，
并呈现出明显的相位特征 （图 6-50）。

图 6-50　 车身侧构造地板相位和声压的关系

首先使用式 （6. 32）， 对门槛梁与地板

连接部位的刚度提高以后的效果通过计算和

实验进行比较， 其精度得到了确认 （图

6-51）。 其次， 对以下措施①提高地板横梁

的弯曲刚度； ②提高门槛梁与地板连接部位

的刚度； ③前地板通道采取开口结构； ④提

高 B 柱的弯曲刚度能达到何种程度的改善

效果进行了预测， 结果显示提高地板横梁的

弯曲刚度 （①）、 提高门槛梁与地板连接部

位的刚度 （②） 具有很好的改善效果 （图
6-52）。 另外从图中还可以得知， 门槛梁与

地板连接部位的刚度提高 1. 5 倍后反而使声

压变大， 因此需要注意整改过程中对刚度的

调整效果。 对以上方案进行组合应用， 最终

在路面测试中得到了 - 5dB 的降噪效果。

图 6-51　 精度确认

图 6-52　 车身加强的预测效果

其次介绍一个灵敏度的应用案例。 在选

择质量灵敏度 Sm、 刚度灵敏度 Sk的优先顺

序时， 需要注意在灵敏度的计算中是有假设

条件的， 其特征是不需要调查模态。 在本案

例中， 80Hz 频度范围内和之前的案例相比，
后轮的激励路面噪声稍高一些。 当求解刚度

灵敏度 Sk 时， 发现行李箱附近较高 （图

6-53）， 对该部位进行加强后得到了约 5dB
的降噪效果。

图 6-53　 80Hz 频带的刚度灵敏度

在对质量灵敏度的应用案例中， 尤其对
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三厢轿车 20Hz 频域的敲鼓声控制进行了研

究。 质量灵敏度计算结果显示行李箱盖的后

端部较高 （图 6-54）， 在该位置附加质量块

后得到了约 3dB 的降噪效果。

图 6-54　 掀背车 20Hz 频带的质量灵敏度

2） 试验模态分析。 在对试验模态分析

的应用案例中， 尤其对三厢轿车 30Hz 频域

的敲鼓声控制进行了研究。 测试得到了车身

振动和车内噪声传递函数 （图 6-55）， 通过

对其进行曲线拟合后抽出模态参数， 搭建试

验模态模型。 共抽出 7 个车身的共振模态

（表 6-1）， 其他的剩余刚度等模态参数也同

时抽出。

图 6-55　 传递函数测试位置

表 6-1　 车身共振模态

共振频率 / Hz 共振模态

22. 3 车身 1 阶弯曲

27. 1 车身 1 阶扭转

27. 5 后门跳动

29. 0 后门 1 次扭转

29. 6 车身 2 阶弯曲

34. 0 后门 2 次扭转

36. 5 后门横向开闭

在本方法中， 去除从模态参数中得到的

模态并对传递函数重新计算， 通过与原来的

传递函数进行对比， 就可以计算出各个模态

相对于降噪目标具有多大的贡献量。 去除各

模态后的调查结果显示， 对于 30Hz 频域的

敲鼓声， 行李箱门的跳动模态的贡献量最高

（图 6-56）。 可以使用式 （6. 36） 对行李箱

门进行轻量化改进以改变共振频率， 并预测

降噪效果。

图 6-56　 模态贡献量计算

（3） 总结

使用传递函数合成法所进行的降噪案例

中， 首先需要确定影响问题的模态， 对模态

本身不作更深层次的研究， 而是根据灵敏度

计算来确认需要改进的部位。 结构变更后的

传递函数的计算基于原始的传递函数， 通过

这种传递函数再次计算的方法最终得到最佳

的改进方案。
另一方面， 使用试验模态分析降噪的案

例， 包含声学系统特性在内的模态分析， 利

用常规的试验分析软件就可以实现。 因此，
过去所积累的曲线拟合等技术经验还可以继

续应用。

6. 4. 3　 发动机噪声控制

发动机噪声包括缸体表面和摇臂室盖等

罩壳类零件的放射噪声向车内传递的空气传

播噪声、 发动机振动经过悬置向车身传递而
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引起的结构传播噪声两大类。 通过车身改进

以降低空气传播噪声成分， 最基本的方法是

进行声学包装设计以提高车身的隔声性能。
本节将介绍最新的车身隔声技术， 如以空气

的弹性刚度为重点介绍 400Hz 以下的中低

频噪声的隔声， 和以双层壁中间层的多孔材

料为重点的高频隔声技术。
（1） 性能改进的理论方法

汽车是由车身板件和隔声材料构成的有

代表性的双层隔声构造。 对于以一定倾斜角

的入射波 （图 6-57）， 声压比为

Po
Pi

= 1 +
Z1 + Z2

2 +
Z1Z2
4 （1 - ej2β）

（6. 38）

图 6-57　 相对于双层壁的斜入射

如果是简单的直射波， 则有 Z1 = Z2 =
ωm / ρc， 双层壁 （ 图 6-58 ） 的 透 过 损 失

（TL） 为

TL = 10lg 1 + ωm
ρc

〓

〓
〓

〓

〓
〓

2
coskd - 1

2
ωm
ρc

sinkd〓

〓
〓

〓

〓
〓

2
[ ]

（6. 39）
式中， k 为波数。 TL = 0 的条件是 tankd =
2ρc / ωm， 在这个频率下声压不能受到遮挡。
TL = 0 时的频率， 设低频时为 f0， 高频时为

fn， 则有

f0 = c
2π

2ρ
md， fn = nc

2d
（n = 1， 2， 3， …） （6. 40）

（2） 低频噪声隔声

为了提高对低频噪声的隔声性能， 降低

图 6-58　 双层壁的透过损失

式 （6. 40） 中的板壁的质量 m 和板壁间距

d， 则可以降低 f0。 这个距离 d （和 ρ） 具有

调整 f0大小的决定性作用。 实际上受重量、
空间等条件的限制， m 和 d 难以做到很大。

最近， 以 400Hz 以下的路面噪声为对

象， 有人进行了提高地板隔声性能的研究。
其中的关键是降低中间层的空气弹簧刚度，
以防止隔声性能恶化。 空气的弹簧刚度与空

气流通抵抗能力小相关。 以三种隔声材料为

对象， 以与气流阻抗对应的 σ 为参数， 对

没有空气泄漏时的弹簧刚度加以正规化的弹

簧刚度的频率进行调查， 知道空气的弹簧刚

度是与 σ 相对应的 （图 6-59）。 由该图进一

步可知， 在中间层中所使用的吸声材料的气

流阻抗较低， 通过在表面设计诸多通气小孔，
达到了几乎相等的空气弹簧刚度降低效果。
这种方法不仅适用于路面噪声的控制， 对于

发动机噪声中的低频成分也具有较好的效果。

图 6-59　 隔声材料的刚性
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（3） 高频噪声隔声

前围板隔声板是为了阻隔发动机噪声而

由前围板、 中间层、 橡胶表皮所构成的双层

隔声构造。 中间层一般使用发泡聚氨酯、 毛

毡等多孔材料。 当中间层是空气时， 与双层

壁隔声构造相比， 在共鸣透过领域内的隔声

性能较高 （图 6-60）。

图 6-60　 夹层构造的透过损失测试示例

改变中间层所使用的毛毡材料的厚度及

密度， 根据对隔声性能的主成分分析所得到

的结果显示， 500Hz 时的透过损失与弹性刚

度的大小相关， 1kHz 时的透过损失与毛毡

材料本身的吸声率有着较高的关系 （图

6-61）。 因此， 虽然具有低弹性刚度、 低密

度的毛毡对 500Hz 的透过损失有利， 但是

对于 1kHz 以上的透过损失却不如高吸声

度、 高密度毛毡。 总之， 可以根据内部填充

层的双层壁结构的性能， 推断低弹性刚度和

高吸声率。 这两个性能一般是相反的。
在中间层中所使用的多孔材料的吸声性

能， 对于因声波而变动的细孔内的压力， 在

细孔内部产生摩擦抵抗， 能够将声能转换成

热能。 实际上， 如果使用电子显微镜观察毛

毡材料， 可以看到其内部是以各种纤维材料

为主要成分形成的细孔 （图 6-62）。 这种纤

维材料的吸声性能与纤维表面积和密度有

图 6-61　 主成分分析结果

关， 如果细孔内部的表面积增加， 将会使摩

擦力变大， 从而表现出较高的吸声性能。 总

之， 为了对高频噪声进行隔声处理， 应该使

用纤维表面积大的多孔材料。
聚酯材料制成的细径中空断面纤维或者
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图 6-62　 毛毡的电子显微镜照片

异型断面纤维如图 6-63 所示， 其单位重量

的纤维表面积可以做到很大， 与毛毡材料相

比同等面积时表现出更高的吸声性能 （图
6-64）。 另外， 即使吸声率相同， 由于可以

降低弹性刚度系数， 对于低中频噪声的隔声

性能则更为优越。 对模拟前围板隔声壁构造

的两种 材 料 的 透 过 损 失 进 行 测 试 （ 图

6-65）， 发现异型断面纤维制成的样件对

300Hz ～ 1kHz 范围内具有 2 ～ 4dB 的隔声

效果。

图 6-63　 异型断面纤维照片

（4） 总结

图 6-64　 异型断面纤维织布和毛毡的吸声率测试

图 6-65　 样件透过损失测试比较

为了提高在有限的空间和重量内的双层

壁构造的隔声性能， 对于低中频范围内的噪

声， 需要想办法降低空气的弹性刚度。 而对

于高频领域噪声， 中间层的低弹性刚度和高

吸声率则有更好的效果。 对这些具有相反性

的结论， 如异型断面纤维等新材料、 新技术

的应用， 可以实现降低弹性刚度和提高吸声

率的最佳平衡。
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第 7 章　 车外噪声控制技术

7. 1　 概述

过去几十年以来， 随着交通流量的急剧

增加， 道路交通噪声也日趋严重， 特别是对

于大城市以及主干线周边的居民， 已经成为

影响其日常生活的迫切的问题。 为了降低交

通噪声， 汽车噪声控制以及交通流量、 物流

形态、 道路构造等需要重新规划。 在本章

中， 以汽车噪声控制为中心， 介绍目前正在

进行的改进措施、 噪声控制技术等内容。
目前， 关于汽车车外噪声的法规都是以

ISO 362 为基础进行修订的。 图 7-1 为 ISO
362 中加速噪声的测试方法。 法规中所规定

的值在世界范围内有越来越低的趋势。 今

后， 在日本执行的规定值需要根据环境厅咨

询机构即中央环境审议委员会的建议， 以

1998 ～ 2002 年为目标， 对于不同的车型在

城市内道路上行驶时的加速噪声， 至少要有

1 ～ 3dB 的降低量。

图 7-1　 ISO 362 加速噪声试验法

如果发动机噪声能够顺利地得到控制，
那么轮胎噪声的贡献量就可能超出预想以

上， 在应对新的法规时需要重点关注。 与此

相关的正常行驶噪声的测试方法的重新规

划， 审议委员会也提出了建议。 因此， 为了

保证测试时的车辆速度与实际行驶速度一

致， 根 据 车 辆 的 不 同 将 标 准 条 件 下 的

35km / h更改为 50km / h， 传声器的位置也根

据加速行驶时的测试距离进行了调整， 由距

离车辆中心线 7. 0m 更改为 7. 5m。
另外， 为了降低在用车的噪声， 需要解

决因消声器改造、 换装不同型号轮胎而带来

的噪声增加问题。 由于消声器的改造而带来

的噪声增加， 法规中有近点排气噪声限制规

定， 按照法规允许的范围来设定目标值。 另

一方面， 为了抑制换装不同型号轮胎后而带

来的噪声增加， 对于欧洲目前正在讨论的轮

胎单体噪声法规， 今后要加大这个方面的研

讨力度。
目前的法规不仅是对噪声有限制， 对于

废气的排放也有相应的政策。 噪声与废气排

放之间有着紧密的联系， 有必要将二者联合

起来以开发综合性的应用技术。 因此， 噪声

规制以及关联的技术开发， 期待与废气排放

允许限度的长期目标值协调周期同时进行。
到目前为止相对于法规规定值的强化，

噪声控制技术的发展变化如表 7-1 所示。 我

们知道， 最初采用增加消声器容积、 改进内

部构造等基本的噪声控制方法， 后来又在排

气系统的各个组成部件上应用了基本方案。
目前， 对各个部件进行了更为详细的优化设

计。 今后， 仅采用传递的技术已经很难大幅

度降低噪声。 汽车的性能改进仍将持续， 最

近对噪声贡献量有变大趋势的路面噪声控制

已经成为当务之急的迫切课题 （图 7-2）。
另外， 对于噪声控制， 考虑到汽车、 轮胎、
道路等各个相关单位的减幅预测， 轮胎道路
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表 7-1　 主要的车外噪声对策引进经历

年代 1971 1972 1973 1974 1975 1976 1977 1978 1979 1980 1981 1982 1983 1984 1985 1986 1987 1988 1989 1990 1991

乘用车

　 • 离合式风扇 　 • 提高缸体刚度

　 • 机舱盖吸声材料

　 • 增大主消声器容量

　 • 飞轮上采用扭转减振

器

　 • 增加空气滤清器容积

　 • 进气导管

　 • 主消声器内部结构

变更

　 • 去除主轴承下侧油槽

　 • 铝制大型加强板

　 • 电动风扇

　 • 前围板吸声材料

　 • 排气管防振材料

　 • 主消声器外管防振材料

　 • 油压驱动风扇

　 • 铝制油底壳

中小型

货车

　 •宽幅风扇

　 • 提高缸体刚度

　 • 机舱盖吸声材料

　 • 发动机检修孔盖

　 吸声材料

　 • 增大主消声器容量

　 • 离合式风扇

　 • 导流式风扇

　 • 飞轮上就用

　 扭转减振器

　 • 前围板吸声材料

　 • 增加空气滤清器容积

　 • 延长进气管

　 • 进气谐振腔

　 • 排气制动

　 • 主消声器内部结构

变更

　 • 去除主轴承下侧油槽

　 • 改进燃油喷射特性

　 • 防振钢板油底壳

　 • 油底壳隔声盖

　 • 橡胶减振器

　 • 带吸声材料发动机下护板

　 • 带吸声材料变速器下护板

　 • 扩大进气室

　 • 主消声器外管防振材料

　 • 轮胎噪声控制

　 • 梯形副车架

噪声具有更大的降噪余地。

图 7-2　 各声源对加速行驶噪声的贡献量

另外， 根据轮胎噪声的分析结果， 我们

了解到试验道路的形状对车外噪声级别有着

非常大的影响。 因此， 为了减小试验道路引

起的噪声误差， 提高了对路面的具体要求

（材质、 构成、 表面形状、 施工方法等），

开展规则制定活动 （ ISO / TC 43 / SC 1 / WG
27）， 最终出台了 ISO 路面的规范。 根据该

规范所指定的 ISO 路面上的噪声误差， 相对

于以往路面约有 1 / 3 ～ 1 / 2 的降低量。
另外， 对于 ISO 路面， 与当初的预想相

反， 不仅轮胎路面噪声， 动力单元的噪声也

得到了控制。 该活动的结果， 作为路面的代

表特征值， 垂直放射吸声率、 空隙率等适用

性参数也出台了报告， 其他的如与路面噪声

相关的路面高温等开展了研究。 今后， 各个

国家将对路面开展更多的研究， 希望能对控

制环境噪声起到积极的作用。

7. 2　 车外噪声源对策

介绍一下噪声源的相关研究。 对于贡献

量最高的发动机本体， 可以参考关于发动机

的相关章节。 本节中， 将对未来在车辆上所

采取的有效对策的隔声及吸声材料的研究、
贡献量有逐年上升趋势的轮胎噪声对策、 在

不同的车型中均占有较高贡献量的排气噪声

控制等方面的研究案例加以介绍。
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7. 2. 1　 发动机噪声控制

（1） 模拟声源

考虑试验的精度、 再现、 效率等因素，
使用动力总成的模拟声源， 以进行车外噪声

控制研究。 试验所使用的车辆是被认为采取

改进措施的小型货车。 模拟声源的形状如图

7-3 所示。 传声器安装在由发动机侧面声学

灵敏度分析结果得到的声源位置。

图 7-3　 模拟声源的形状、 尺寸和传声器布置

共装 11 个传声器， 为了避免声源内部

传声器相互之间的干扰， 在传声器之间设置

隔板， 使每个传声器处于独立的密封环境

中。 为了检查模拟声源是否真实地反映了发

动机的声学特性， 对噪声级别和声学放射功

率进行测试比较， 在频率范围内虽然有微小

误差， 与发动机噪声基本上是一致的。
（2） 吸声材料、 隔声材料的噪声控制

将模拟声源搭载到车辆上， 对车辆周围

以 1m 的间隔进行噪声测试， 根据测试结果

掌握车辆周围的噪声状态。 将模拟声源与加

速时发动机噪声进行对比后知道， 二者基本

上是一致的， 因此上述方法的可靠性得到了

确认。 在实际应用中， 使用模拟声源开展噪

声控制试验。 在试验中， 变更吸声材料的安

装位置、 有无隔声板等状态逐一对比测试。
根据试验结果， 可以对吸声材料优化及减少

量等定量化研究得到如下的结论。

• 随着吸声材料厚度的增加， 发动机

噪声的下降量在一定的幅值时有趋于饱和的

倾向， 当发动机舱的开口部位较大时， 吸声

材料厚度较低时噪声降低量有饱和的倾向。
• 吸声材料的安装面积增加时噪声的

降低量有逐渐增加的趋势。 此时， 相对于安

装面积的增加， 噪声降低率在左侧正中位置

7. 5m 处和左后方 10. 6m 处几乎相同， 约为

1. 1dB / m2。
• 考察吸声材料的厚度 （10 ～ 30mm）、

用量 （安装面积， 0. 5 ～ 2. 0m2 ） 与噪声降

低量的关系， 按照相同的比例增加吸声材料

的厚度或者用量时， 厚度的增加比用量的增

加具有更好的降噪效果。
今后， 为了准确表现实际的声场， 模拟

声源的传声器数量还要继续增加。 另外， 根

据这种方法对隔声板进行优化研究时， 目标

声源不仅仅局限于动力总成， 对于其他的声

源也同样适用。
（3） 隔声对策

使用上述相同的模拟发动机及模拟进气

管， 将试验结果应用到隔声板上。
1） 对策规格。 以中型货车为对象实施

降噪对策。 本次所实施的降噪对策概要如图

7-4 所示。 另外， 根据此类的隔声对策的实

施， 由于发动机冷却性能下降， 需要对冷却

系统进行调整。 将散热器的容量增加 10% ，
冷却风扇的旋转速度也增加 15% 。 采取上

述改进措施后， 车辆重量约增加 200kg。
2） 改进效果。 实施隔声对策后的加速

噪声约有 4dB 的下降效果。 当在货厢地板

里面安装吸声材料后， 噪声还可以降低约

1. 5dB。 单独使用货厢地板里面安装吸声材

料方案时， 约有 0. 8dB 的降噪量， 与隔声

板方案组合使用时， 能得到更好的降噪效

果。 比 250 ～ 315Hz 更高的频率领域大幅的

降噪效果得到了确认。 而低于此频率的范围

内， 由于隔声板对稳定波的影响， 噪声有增

加的可能， 这一点需要加以注意。
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图 7-4　 噪声对策概要

对本方案再进一步分析， 考虑重量、 冷

却性能、 维修性能、 耐久性能、 组装性能等

综合因素， 再进行更深一步的方案调整、 试

验验证。 另外， 对于吸声材料本身的技术改

进， 特别是对耐水性、 耐油性、 轻量化、 重

复利用等方面加以综合考虑， 提出了根据材

料表面振动来吸收噪声、 赫尔姆兹谐振腔等

新技术方案。
根据以上所介绍的技术， 可以自由设定

目标频率内的吸声率峰值， 即按照设计者的

想法试验对吸声性能的调整。 在将来还会出

现耐久性、 成本等更加优秀的改良方案， 新

形式的吸声材料、 大幅提高隔声性能的材料

等更新的提案。

7. 2. 2　 控制轮胎道路噪声

以下是最近特别受到关注的与轮胎噪声

相关的研究案例。
（1） 轮胎路面噪声现状

在轮胎道路噪声的测试方法中实车滑行

测试是最有力的。 汽车的类型不同， 所装配

的轮胎数不同， 行驶路面和环境对车的影响

也不同， 在测试时要多加注意。
本节根据实车滑行方法的测试结果对现

状进行说明。 对于噪声较高的大型车上所使

用的轮胎， 如图 7-5 所示， 速度对噪声有很

大的影响。 噪声从大到小依次为耳纹胎、 块

形胎 （混合型）、 菱形胎。 从基本构造上

分， 依次为子午线轮胎、 斜交轮胎。 乘用车

所使用的轮胎中， 轮胎胎面的花纹形状大有

不同。 一般来说， 轮胎的宽度或者与地面接

触的宽度越大， 则噪声的倾向越大。

图 7-5　 货车、 客车用轮胎噪声

另外， 噪声相对于车速的变化因轮胎的

种类， 特别是胎面花纹的类型有着很大的区

别。 当车速很高时， 耳纹胎面的噪声明显

恶化。
（2） 轮胎道路噪声的发生原理

如表 7-2 所示， 轮胎道路噪声的发生原

理大致可以分为三部分。 各部分的贡献量虽

然因轮胎的类型、 速度等的不同而有所不

同， 但一般对于斜交耳纹胎， 胎面的泵气噪

声、 胎面振动引起的噪声的贡献量随着速度
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的增加而加大。 货车、 客车用的子午线轮

胎， 其贡献量比乘用车要低， 速度引起的变

化几乎没有。
表 7-2　 轮胎道路噪声的发生源分类

（3） 轮胎道路噪声的对策

1） 胎面花纹构造。 胎面上设置有各种

花纹式的沟槽， 目的是排除道路上的积水、
雪水等， 以确保轮胎与路面的紧密接触， 但

是这些花纹对噪声的控制有很大的影响。 同

时， 在胎纹设计时还要考虑偏磨耗、 异响等

因素。 从概念上来看， 胎面上的沟槽， 纵向

要比横向浅、 窄， 能够降低泵气噪声， 从而

实现低噪声的效果。
轮胎的构造、 材料： 胎面上的表面橡胶

又软又厚， 可以缓冲胎面的激励， 降低胎面

因振动而引起的噪声。 为提高轮胎的内层以

及作为振动传递路径的侧壁的刚度， 可以增

加有减振作用的橡胶厚度， 但同时会影响轮

胎的旋转抵抗力和摩擦力等经济性、 大气污

染、 摩擦力和转向等行车安全性， 需要采取

更为高端的技术。
2） 轮胎的选择、 使用方法。 对于轮胎

的使用， 子午线轮胎 （与斜交轮胎相比）、
菱形轮胎 （与耳纹胎相比） 因为可以选择

度宽度更小的型号， 所以在噪声方面有有利

的一面， 而对于其他的性能也要加以充分的

注意。 另外， 还要注意行车过程中不超速、
不超载等事项。

3） 道路构造。 路面对轮胎噪声的影响

非常大。 在测试方法中， 希望能对相关条件

做出规定。 铺装道路的表面粗糙程度对吸声

特性影响极大， 当路面铺装条件变化时， 噪

声的变化如图 7-6 所示。

图 7-6　 乘用车轮胎的行驶路面和噪声

排水性铺装路面中使用大颗粒的骨材并

用粘结剂固定。 在铺装的时候需要预留空

隙， 以确保排水性能， 因此对吸声也是有利

的。 不仅对轮胎路面噪声， 对车辆侧的降噪

也有较好的效果， 同时还可以有效防止湿路

面上的打滑现象。 这是一种对行车安全有利

的路面， 在欧洲已经相当普及。 在日本国

内， 该种类型的铺装路面也正在推广当中，
今后将会出现更大范围内的应用。

4） 轮胎单体噪声规范。 汽车高速行驶

时轮胎噪声非常显著， 在欧洲已经开展对轮

胎单体噪声的认证工作。 在引入日本国内

时， 存在制度上的问题， 当前按照对轮胎道

路噪声贡献量较大的正常行驶噪声所制定的

规范被认为是最好的。
5） 气象条件引起的车外噪声变化。 由

于轮胎道路噪声的发生受气温等气象条件和

路面温度等因素的影响而有所变化， 掌握这

些因素的影响及修正方法是重要的课题。 目

前国际上正在讨论修正方法的统一化。 本文

中将讨论因温度的变化而引起的轮胎道路噪

声的幅值变化。
在调查轮胎温度与气温、 轮胎温度与路

面温度之间的关系时发现， 气温、 路面温

度、 轮胎温度之间具有很高的相关性。 与轮

胎温度相关的周围环境温度的气温或者路面

温度， 不管是哪一种都是能够对应的。 另

外， 气温与噪声产生的条件， 与轮胎的类型
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无关， 相关系数高达 0. 8。 因此噪声的发生

与气温有着非常密切的关系。 当温度的斜率

为负时， 在温度上升时噪声变低。 温度斜率

根据轮胎的类型而不同， 调查结果显示为

- 0. 044 ～ - 0. 114。
今后， 加大轮胎的测试规模， 对轮胎的

类型与温度的相关性进行调查， 以 “进化”
一般的修正公式。

另外， 开始研究轮胎噪声， 驱动转矩对

产生噪声的影响等新观点。 这些新的观点在

将来的法规制定过程中将成为参考因素。

7. 2. 3　 排气噪声控制

在车外噪声中， 进排气噪声的贡献量也

占有很高的地位。 本文中将介绍具有较大降

噪空间的排气噪声的改善案例。
（1） 排气噪声发生原理

图 7-7 为排气噪声发生原理。 激励源大

致可以分为两类： 一种是因为发动机缸内气

体流动性而产生的脉冲压力； 另一种是排气

气流的流动。

图 7-7　 排气噪声发生系统图

（2） 排气噪声控制对策

1） 降低气流汇合部的噪声。 气流汇合

部位噪声的产生原因是脉冲压力在合流处的

突然释放和脉冲同相干涉而产生的冲击， 使

声压增加而产生噪声。
解决这一问题的方法， 是使合流部位的

脉冲干涉压力衰减。 可以在合流部位插入其

上开有小孔的隔板， 这样脉冲压力就可以平

缓释放， 防止压力急剧变动。
2） 降低消声器放射噪声。 消声器放射

噪声是消声器内部的传播噪声通过消声器外

壁向外辐射的噪声。 脉冲压力在消声器内部

释放， 产生急剧的压力变动， 激励外壁产生

共鸣噪声。 噪声的频率因消声器壁面积和形

状的不同而不同， 一般被视为异响。
另外， 消声器的截面形状对放射噪声的

影响很大。 如果条件许可， 应尽可能将截面

做成圆形。 不得不使用扁平形状的消声器

时， 通常会在消声器的外筒上添加吸声材

料。 为了提高外筒的面刚度， 可以调整消声

器内部隔板的间距、 在隔板上加筋等方法，
这些方法也是成本最低的。

3） 降低排放噪声。 当发动机气缸内的

气体爆发时， 排气管内会产生空气柱共鸣。
特别是低转速范围、 100Hz 以下频率成分更

容易发生， 有必要设计一个大容量的低频共

鸣腔， 其容量占主消声器容量的一半左右。
为了协调低频和中频、 高频降噪措施， 计算

可以隔断排气系气柱共鸣的副消声器位置、
主消声器的尾管长度， 保证各个驻波的模态

不重叠。 另外， 为了抑制驻波， 在副消声器

内部填充吸声材料。 更新的设计案例中， 使

用了内部填充吸声材料的无反射管来制作排

气管。
根据在较宽范围内对驻波的控制， 从低

频到高频都能实现有效果的消声。 实际应用

中， 对排气管的弯曲、 直径、 内部多孔管的

耐热性、 长度、 成本等因素进行设计。 在排

气系统中不仅对调整驻波有利， 对异响、 放

射噪声、 气流噪声等都有降低的效果。
4） 降低气流噪声。 气流噪声是指消声

器的尾管后端传出来的高频噪声 （800 ～
5kHz）， 对车外噪声的贡献量非常高。

气流噪声是因排气系统主消声器内部的

气流分离、 乱流而产生的 2 次成分， 可以采
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用的解决措施是确保不产生乱流即整流。 另

外， 气流噪声的大小与气流速度有紧密的关

系， 扩大管径可以降低气流速度， 还可以在

消声器出口管处配置同心状吸声材料以直接

消去高频成分噪声。
图 7-8 所示为采取上述消声措施的消声

器构造。 在图中， 入口管处的吸声材料是为

了消去高频异响， 入口管的出口导入扩张

室， 与其同轴设置的管与低频共鸣腔连通，
气流流入从扩张室返回来的管中。 为了降低

此时管内的发动机噪声， 采用了喇叭形设计

方案。 从这个管中向下一个腔室导入并扩

张， 在这个腔室内有多个开有小孔的管， 并

用隔板进行整流， 最终从喇叭形出口管排

出。 在出口管上也配置有同轴的吸声材料，
具有消除气流噪声的作用。 在出口端， 为了

降低气流喷射噪声， 也做成了扩张型喇

叭口。

图 7-8　 改进消声器构造

今后这些技术还会向最优化、 最合理的

方向发展， 与 ANC 等先进技术的组合应用，
以进一步提高排气管的消声能力。

7. 3　 车外噪声分析的新方法

7. 3. 1　 声源探测方法

为了高效地制定降噪对策， 需要掌握行

驶状态下的噪声位置及频率特性等声源有关

的特性。 为了将过去以静止声源为对象的声

学全息法应用到移动声源中， 采用多普勒效

应的修正方法和数据处理方法， 根据模型声

源试验的声源再现精度分析结果。 下面介绍

它们在实际声源探测中的应用。
（1） 在移动声源中的应用

为了使用声学全息法进行移动声源探

测， 必须求得从移动声源传递出来的放射噪

声的声学全息图。 其中的方法之一， 是使用

固定于地面上的传声器阵列， 对移动声源和

传声器之间所产生的多普勒效应进行修正。
1） 多普勒效应修正。 如图 7-9 所示，

以亚音速声源在 X 轴上以一定的速度 V 移

动时， 在固定接收点 O （X、 Y、 Z） 所测试

得到的声压为 p。 当移动声源是汽车时， 可

以用下式表达：

图 7-9　 亚音速区域内声源移动和

接受点的位置关系

p = ρq·[ t - （R / c）]
4πR（1 - Mcosθ）2 （7. 1）

式中， ρ 为介质密度； q· 为声源的体积速度

振幅； c 为音速； M 为马赫数； t 为测试时

间； te 为放射声产生时刻； R 为时刻 te 时声

源与接受点之间的距离； θ 为时刻 te 时声源

与接收点所连接的直线与 X 轴所成的角度。
2） 声学全息图的计算方法。 图 7-10 所

示为移动声源的声全息图计算方法。 求平面

声全息图时， 在与声源的移动方向成直角的

直线上配置传声器阵列。
对各个测试点所测得的时系列数据进行

频率分析， 在求得复数声压振幅的同时， 对

平面全体进行相同的处理， 就可以求得声源

点 S 的平面声全息图。
利用再生公式还可以求出声源点 S 的声

源强度。 另外， 对全体再生面进行相同的处
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图 7-10　 移动声源的声全息计算方法

理后就可以求出声源强度的分布形状。
（2） 试验方法概述

移动声源试验的概要介绍如图 7-11 所

示。 测试声压时， 将 12 个传声器按直线方

向配置， 传声器之间的间隔等于分析最高频

率的半波长。 另外， 还需要其他的一些传感

器， 对移动声源移动方向上的通过位置、 通

过速度以及到声源面的距离等进行测试。

图 7-11　 利用模型声源的试验概要

（3） 车辆行驶时的轮胎噪声测试

这里将介绍使用上述方法对行驶过程中

的汽车轮胎噪声的声源进行探测的应用案

例。 由于声源的频率是未知数， 使用上述方

法， 对轮胎噪声比较集中的区域进行声源

探测。
1） 试验方法。 供试验用的轮胎是无钉

防滑轮胎 （175 / 70 R13： 市场在售）。 对其

进行声全息测试时， 在乘用车 （前轮驱动）
上装配试验用轮胎， 对滑行状态时的前轮右

侧进行测试。
声全息面位于轮胎横向一定距离处， 再

生面设定为轮胎胎面中心位置。 考虑轮胎噪

声的主要成分集中在 1kHz 附近， 传声器的

间 隔 为 0. 102m （ 分 析 可 能 频 率： 约

1. 65kHz）， 全 息 面 的 大 小 为 1. 224m ×
1. 224m 的正方形。

2） 轮胎噪声的声源定位结果。 下面介

绍汽车以 100km / h 的速度滑行时声源定位

结果。 分析频率为 700 ～ 1100Hz， 以 5Hz 的

间隔进行分析， 再生强度和分析频率之间的

关系如图 7-12 所示。

图 7-12　 再生强度和分析频率的关系

（滑行 100km / h）

从图中可以确认再生强度较大的四个显

著的频率 （图中① ～ ④）， 并对这四个频率

附近进行讨论。 各个频率的再生结果， 频率

①处的再生强度大， 声源的再生位置位于轮
411



胎与路面的设置面附近， 等高线如图 7-13
所示。

图 7-13　 轮胎噪声的再生结果

在轮胎后部出现 785Hz 时的声源等高

线， 随着频率的增加向前移动： 在 805Hz
时， 两个峰值耦合； 在 830Hz 时， 三个峰

值分离。 这三个峰值是单独的声源， 可以求

出噪声发生位置与该处的再生强度之间的关

系。 结果显示， 等高线的三个独立峰值是具

有不同频率的噪声源。
移动声源的探测方法， 体现了声全息法

的作用， 可以认为它是一种强有力的声源定

位工具。 接下来， 从基础和应用两个方面来

开展进一步的研究。

7. 3. 2　 车外噪声的声场分析

为了控制汽车车外噪声， 下面在掌握声

源的传递特性的基础上进行必要的讨论。 实

际中有实车行驶及传声器等多种试验分析方

法。 而与此对应的计算分析方法的研究案例

则很少。 像车外噪声这样具有开口部位的封

闭空间 （发动机舱） 和半自由空间 （车外

空间） 结合在一起的三元无限声场分析，
边界元法 （Boundary Element Method， 以下

简称为 BEM） 是最合适的。
本文中将介绍基于车身模型的搭建、

BEM 声场分析的结果， 利用反射板对声学

特性变化的影响来降低车外噪声的方法。
（1） 基于 BEM 法的车外噪声分析方法

1） BEM 理论。 由于构造体振动而产生

的放射噪声声压 P， 可以使用赫尔姆兹方程

式表达。 对这个公式利用 Green 公式进行积

分方程式变换， 根据对构造体表面进行有限

单元划分， 就可以得到以下的方程式。 根据

这个公式的数值计算可以求得声压 P：

Cα·Pα - ∑（AαiPi） = ∑（BαiVi）

（7. 2）
式中， Aαi、Bαi 为与点 α 对应的单元 i 的影响

系数。
另外， 根据构造体所分割成的每个单元

所发生的声压幅值、 相位计算结果， 可以求

得噪声干涉等信息。
2） BEM 分析系统。 在本案例中， 基于

BEM 方法原理， 使用通用 3 元声场分析软

件 ACOUST / BOOM 开展分析。 图 7-14 为车

外噪声分析系统的概要介绍。

图 7-14　 系统构成和计算方法

3） BEM 法模型搭建。 下面以发动机为

声源对汽车周边的声场进行分析， 说明所使

用的 BEM 模型情况。 发动机表面放射出来
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的噪声， 经过车身 （发动机舱内外）、 轮

胎、 地面等的反射向外部传播， 用有限单元

对构造物的表面进行分割。
• 试验车辆是搭载柴油发动机的长头

型小型货车， 总单元数约 1500 个， 主要由

四边形单元构成。 为了减少单元数量， 省略

了驾驶室、 下地板等部分， 因左右对称而只

取了其中的一半 （图 7-15）。

图 7-15　 边界元法 （BEM） 模型

• 作为声源的发动机， 是排量为 2. 5L
的柴油机， 由表面的油底壳、 发动机顶盖、
缸体、 前部、 后部共五部分组装而成， 故应

分别求得各部分的放射噪声。 在发动机表面

施加的振动速度为单位值 （1m / s） 或者在

实机模拟时表面振动测试值。
• 地面是常用的沥青路面， 吸声率为

5%以下， 设定为镜面 （完全反射）。
• 构造物的表面基本上为刚体， 指定

吸声接地部位的声学阻抗。
• 同理， 空间的声压计算点指定为四

边形的节点， 以计算车辆侧面附近的声压

分布。
• 发动机全体的放射噪声： 由于各部

位的振动之间的相关性很小， 假定每个部位

的放射噪声的能量能够求和， 并求得所有部

分的总和。
（2） 发动机放射噪声的传播系统分析

从发动机表面向外传递的放射噪声， 受

每个发声部位的振动特性以及车身的隔声效

果等因素的影响， 需要首先确定每个部位的

贡献量。 然后根据这些特性来采取适当的改

进措施。 本文中将对之前所说的发动机的五

个部分分别进行讨论。
图 7-16 是根据实机振动激励时计算求

得的五部分的贡献量结果。 油底壳的贡献量

约为 50% ， 为最大的一部分。

图 7-16　 发动机各部位的贡献量

（实机的表面振动激励时， 1kHz 频带）

① 为了分析车身系统 （车身的形状及

位置） 的影响， 应计算单位激励时的响应

（灵敏度）。 油底壳的灵敏度相对较低， 为

20%以下。 该值和图 7-16 的结果不对应，
故认为车身的声学特性是带来该贡献量特征

的主要原因。
从以上结果中可知， 对于油底壳的放射

噪声， 车身系统的影响很小， 即变更车身系

统的声学特性不会产生好的改善效果， 需要

从其他方面查找原因。
② 为了分析油底壳放射噪声的传递系

统， 下面对声场有影响的地面加以讨论。
在有地面和无地面时， 分别对油底壳放

射噪声的分布进行比较， 结果如图 7-17 所

示。 没有地面时， 随着到车辆的距离的增

加， 声压逐渐衰减， 而有地面时， 只在局部

有声压的下降。
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图 7-17　 地面对油底壳放射噪声的影响 （1kHz）

　 　 根据以上试验结果， 把油底壳放射噪声

分离为传声器直接接收到的成分 （直接波）
和经地面反射的成分 （反射波） 两部分，
并用矢量表示， 如图 7-18 所示。 将这两个

声波的矢量关系加以粗略分解， 如图 7-17
所示， （a） 点处两个声波的幅值、 相位相

等； （b） 点处两个声波的幅值相等而相位

相反； （c） 点处两个声波的相位相反， 反

射波的幅值较大。

图 7-18　 油底壳放射声的直接波和

反射波的声压矢量

如上所述， 由于直接波和反射波的干涉

而产生过剩衰减区域， 对两种声波的幅值及

相位按照某种方式进行控制， 就可以实现对

车辆侧面噪声控制的目的。
（3） 发动机放射噪声对策

利用吸声特性在下部安装护板是控制发

动机放射噪声常用的解决方法。 这种方法能

够得到较好的降噪效果。 由于下护板需要达

到一定的面积要求， 可能会带来与悬架干

涉、 影响散热等负面的问题。 接下来讨论不

采取直接隔声方法来降低噪声的可能性。
如前所述， 为了扩大直接波和反射波的

干涉领域， 以确保两个声波的幅值平衡和逆

相位关系， 在车辆的横向侧面设计带楔形吸

声材料的反射板构造。 根据反射板的大小、
位置、 吸声特性对两个声波进行控制。

图 7-19 所示为计算结果。 根据两个声

波的幅值和相位的变化， 噪声降低领域得到

了扩展。 另外， 从试验中也得到了同样的

结果。

图 7-19　 楔形反射板对油底壳放射声的

影响 （1kHz）

今后， BEM 模拟分析还会有更大范围

的应用， 现在仍然需要改进的问题是计算

精度。

7. 3. 3　 各部位放射噪声的测试

对道路交通噪声进行控制或者预测时，
需要对汽车的主要声源的声学功率进行测

试。 下面对能得到明确的指导性方向的方法

之一———传声器阵列测试法加以介绍。
（1） 测试原理

在系统中将 13 个无指向性传声器阵列配

置在直线方向上， 可以测得从 125Hz ～ 4kHz
范围各频段内的明确指向性结果。 对于各个

频段使用 5 个无指向性传声器。 如图 7-20 所

示， 正弦平面波向等间隔 （半波长） a 配置

的 5 个传声器以入射角 θ 射入。 根据这些传

声器指向特性 K（θ） 可以用下式表达。
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图 7-20　 传声器阵列入射正弦平面波 （k： 波数）

K（θ） = A0 + 2A1cos
ωa
c sinθ（ ）

+ 2A2cos
2ωa
c sinθ（ ） （7. 3）

式中， A0、 A1、 A2分别为当 ∑Ai = 1 时各

传声器通道中设定的权重系数； c、 ω 分别

为音速、 频率。 该系统中的 A0、 A1、 A2 的

值分别为 1 / 4、 1 / 4、 1 / 8。
另外， 频段的指向特性 Koct（θ） 由下式

表达。

Koct（θ） =
∫ 2ω0

ω0 / 2
K2（θ）dω

∫ 2ω0

ω0 / 2
dω

（7. 4）

式中， ω0为中心频率。
（2） 数值分析方法

对一个以一定速度移动的复合声源模

型， 使用传声器阵列根据数值计算的方法对

各声源的声功率进行推测。
在计算模型中， 两个无指向点声源的声

功率分别为 W1、 W2， 假定二者之间保持距

离 d， 在完全反射面上以一定的速度 V 直线

移动。 此时， 与行进路线距离 l 处的接收声

音点 R 处的声压 p（ t）可以用下式表达。

p2（ t） =
ρcW1

2π[（Vt）2 + l2]

　 +
ρcW2

2π[（Vt - d）2 + l2]
（7. 5）

式中， ρc 为空气的特性阻抗。
另一方面， 根据传声器阵列测试得到的

接收声音点 R 的声压 par（ t）， 从式 （7. 4）、

式 （7. 5） 可以推导出下面的关系式。

p2ar（ t） = ∑
N

i
p2oct，i（ t）·K2

oct，i（θ）

（7. 6）
式中， poct，i（ t） 为各频段的声压； Koct，i（θ） 为

各频段的指向特性； N 为频段数。
在实际测试时， 根据实效值检出回路，

由于时间系数的影响而使峰值响应有所变

化， 有必要对时间系数进行修正。 因此， 开

发了消除 FAST 动态特性影响以求得真正值

的方法。 下面对这个应用案例进行介绍。
（3） 大型货车上的应用案例

在大型货车上应用上述方法， 根据装配

轮胎和装载量的不同， 对各个部位的声功率

级别的变化进行分析。
1） 测试方法。 使用无指向性传声器和

传声器阵列， 使用 FAST 动态特性的幅值记

录仪对 A 特性声压进行测试。
2） 测试条件和试验车辆。 在车辆的前

部， 由于存在发动机、 冷却系统、 轮胎等近

场声源， 对各个声源所发出来的噪声进行分

离及测试是非常困难的。 因此， 将前轮胎更

换成噪声非常低的光滑轮胎， 将轮胎噪声以

外的发动机、 冷却系统放射出来的噪声视为

整体声源。 另一方面， 从车辆后部放射出来

的噪声为后车轮噪声， 在后轮处安装 8 只轮

胎也视为一个整体的声源 （图 7-21）。

图 7-21　 试验用大型货车
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3） 轮胎引起的声功率变化。 作为一个

测试案例， 使后车轮装配子午线轮胎的 10t
载货量试验车处于行驶状态， 计算出发动机

系统噪声和轮胎噪声的声功率级别。 图7-22
是在后轮安装子午线轮胎和子午线菱形轮胎

时， 发动机噪声和轮胎噪声的声功率 Lw1、
Lw2的计算结果。 图中的曲线分别是两种轮

胎的声功率根据速度 （ logV） 回归后的

结果。
从以上结果来看， 不管后轮装配哪一种

轮胎， 发动机噪声的声功率几乎是相等的。
另外， 使用子午线菱形轮胎时的声压级要低

3 ～ 5dB， 因此轮胎噪声的声功率级因所装

配的轮胎的不同而有所区别。 根据传声器阵

列的测试结果对时间系数的影响进行修正

后， 就可以推测每个声源的声功率级。
根据上述所介绍的方法， 期待今后能更

大程度地改善道路交通噪声。

图 7-22　 各种轮胎的 A 特性声强级
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第 8 章　 振动噪声主动控制

8. 1　 前言

与汽车振动噪声相关的控制技术的发展

历史很短， 到目前为止能够达到高品质化程

度的应用系统很少。 但是， 随着微处理器、
伺服机构、 传感器等方面的技术革新， 把现

代控制理论应用到振动噪声控制领域已经有

了开端。 本章中将对发动机悬置控制和噪声

主动控制进行详细论述。

8. 2　 发动机悬置控制

8. 2. 1　 概述

振动噪声是影响汽车商品性的重要因

素。 特别是乘坐舒适性， 地板、 座椅等的振

动会直接给乘员带来不适感， 降低乘员对车

辆的满意度。 而影响汽车乘坐舒适性的代表

现象， 是从路面传递而来的激励引起的发动

机冲击、 发动机转矩变动所引起怠速振动

等。 这些现象会引起车身的振动。 从过去的

大量研究报告中可以知道， 发动机悬置是振

动噪声传递过程中最重要的因素。
对于发动机冲击现象， 希望经过悬架传

递来的激励而引起的发动机—悬置系统振动

系中的积蓄能量尽可能快地衰减。 因此， 希

望悬置在容易发生发动机冲击的 10Hz 前后

具有较大的衰减性能。 另一方面， 希望能设

计成怠速时将发动机振动与车身隔离， 尽最

大可能使振动不向车身传递。 因此， 在怠速

时的激励频率范围 （4 缸发动机的旋转 2 次

成分， 20 ～ 30Hz） 内将发动机悬置的弹性

刚度设计得较低。
在实现发动机悬置上述性能要求的结构

中， 液压悬置是最理想的结构， 目前已经得

到了广泛的应用。

8. 2. 2　 液压悬置原理

（1） 液压悬置的构造

液压悬置的典型构造是在橡胶内部设置

的空腔、 将主流室和隔膜隔离开的副流室以

及连接两个腔室的节流孔， 并在两个腔室内

填充黏性流体。 当发动机振动而使悬置产生

变形时， 主流室内的压力变化， 液体通过节

流孔往复流动。 在节流孔内流动的流体产生

的惯性力就可以缓冲振动， 这就是液压悬置

的特征。
（2） 液压悬置的原理

橡胶悬置具有弹性支撑发动机重量的上

下方向的刚度。 为了平衡主流室内压力的弹

性刚度， 将其分别定义为支撑刚度 Km、 扩

张刚度 Ke， 定义支撑副流室内压力的隔板

刚度为 Kb。 同时还定义各个部位的位移、
截面积、 节流孔内的阻尼系数、 流体质量

等， 就可以得到图 8-1 所示的模型。

图 8-1　 液压悬置的形状模型

对图 8-1 中的节流孔内的流体质量运动

方程式， 可以用下式表达：
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m0X
··

0 + c0X
··

0 = F0 - F′0 （8. 1）
各部位的位移、 截面积、 力之间的关

系为

Fe = Ke（X - Xe） （8. 2）
Fb = KbXb （8. 3）
Fe
Ae

=
F0
A0

（8. 4）

Fb
Ab

=
F′0
A0

（8. 5）

AeXe = AbXb = A0X0 （8. 6）
利用上面的各式可以将运动方程式改

写为

m0X
··

0 + c0X
··

0 + A0
Ab

〓

〓
〓

〓

〓
〓

2
KbX0 =

A0
Ae
Ke（X - Xe）

（8. 7）
另外， 液压悬置所传递的力可以用式

（8. 8） 表示：

F = KmX + Ke（X - Xe） - m0X
··

0

（8. 8）
搭建能满足上述公式的等价力学模型， 就

可以得到图 8-2 中所示的杠杆模型。 这个模型

根据杠杆原理具有扩张机构。 即， 扩张弹性面

积和节流孔面积之比起到扩张机构的作用， 节

流孔内的流体质量和阻尼能够扩大。 另外， 液

压悬置自身也具有质量， 当与振动系统耦合到

一起时， 可以理解为动态减振器。 由于内有扩

张机构， 能够在极低频率范围内产生共振现

象， 可以得到充分的振动衰减效果。

图 8-2　 液压悬置的等价力学模型

（3） 液压悬置在汽车上的应用

液压悬置是具有扩张功能的增速型动态

减振器， 当对其振动衰减能力进行评价时，
不仅仅只针对损失系统这一单独性能， 必须

将液压悬置融入振动系统整体中加以考虑。
这种情况对发动机冲击的控制尤为重要。

在车身和发动机之间加入图 8-1 或者图

8-2 所代表的液压悬置即组成了发动机冲击

分析模型。 在设计液压悬置时， 动态减振器

的最佳参数状态如图 8-3 所示。 目标是调整

节流孔的各个参数， 使 3 点中最大点的幅值

至最小， 还需要决定 C0， 以保证振幅比曲

线在发动机冲击附近接近于平坦。 如果 C0

为节流孔附近的乱流， 那么就要按照扩张弹

簧面积与节流孔面积的比为平方的比例关系

进行调整。

图 8-3　 优化调整后的发动机冲击的降低

在实际应用中， 可以简单地将节流孔堵

住， 使发动机冲击频率和节流孔内流体共振

频率保持一致。
另外， 为了降低怠速振动， 通常可以利

用当低于节流孔内共振频率时的弹簧刚度比

静刚度还要低的特性， 使该范围内的频率与

怠速振动频率一致， 以试图隔断振动。
如上所述， 为了达到降低发动机冲击所

需要的弹性刚度， 与降低怠速振动所需要的

刚度特性具有相反性。 因此， 需要明确悬置

的多个功能要求， 通过调整以达到各个目标

的平衡， 或者在悬置上设计多个节流孔， 以

满足不同行驶工况的要求。
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8. 2. 3 　 基于阻尼性能可变性的振动控

制———发动机冲击的半主动控制

　 　 如前所述， 液压悬置能起到动态减振器

的作用， 其效果也受到动态减振器约束条件

的限制。 即， 即使将参数调整到最佳状态，
车辆的振动特性也无法达到动态减振器的定

点理论值以下。 但是， 使用具有可变阻尼性

的液压悬置， 根据对发动机 -车身系统的半

主动控制， 车身振动 （发动机冲击） 能够

进一步降低。 具体地讲， 根据节流孔的切

换， 对节流孔内的流体阻尼性能进行控制，
最终实现半主动控制。

可变阻尼悬置的控制力并不是任意能动

型的防振装置。 设车身位移为 Xb、 节流孔

内的流体位移为 X0、 减衰系数为 C0， 则控

制力 Fc可以明确表示为

Fc = C0（X
·

- X
·

0） （8. 9）
C0min < C0 < C0max （8. 10）

由上式可知， 仅在一定取值范围内才能

产生控制力。 为了能够利用振动系的最佳控

制效果， 将可以控制的阻尼因素 C0 转换为

伺服器模型并推导出控制规则。
减振的目的是降低车身的位移。 对于该

部分的权重系数， 根据最优调节器理论求出

反馈增益以保证评价函数最小。 使用上述方

法所求得的路面正弦激励时的计算结果如图

8-4 所示。

图 8-4　 控制时的时域响应

液压悬置的控制力 u 将通过阻尼力 Fc

输出， 可以按照下式设定 C0

C0 = u
（X
·

b - X
·

0）
（8. 11）

但是实际上可以根据下面的条件进行近似
设定。

u / （X
·

b - X
·

0） > 0 → C0 = C0max

（8. 12）

u / （X
·

b - X
·

0） > 0 → C0 = C0min

（8. 13）
将以上方法所求得的控制法则进行简化，

发动机质量相对于车身而言相当于动态减振
器， 对其进行修正后则可以推导出控制法则

X0 < α 或 X0 / Xb < 0

或
Xb
Xb

X
·

b < β → C0 = C0max

（8. 14）
其他情况 → C0 = C0min

（α、 β 为设定值）
在实际控制中难以得到流体的状态量传

感器信号， 因此在控制器内部生成与控制对
象相同的数字模型 （模拟器）， 根据检测得
到的流体状态来推测未知的状态。 使用图
8-5 中的装置进行实时控制， 结果如图 8-6
所示。 通过半主动控制， 同最优化调整后的
振动特性相比较， 车身的振动得到了大幅度
的改善。

图 8-5　 实时控制试验装置
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图 8-6　 半主动控制的效果

8. 2. 4　 基于相位控制的怠速振动改善

怠速振动所产生的问题受车身的共振

模态影响。 该振动模态经多个发动机悬置

传递， 每个传递路径所引起的驾驶席及前

排乘员席的振动矢量成分， 如图 8-7 所示

那样进行合成。 因此， 即使各个激励所引

起的成分的绝对值很小， 如减小悬置刚度

使某一成分降低， 最终合成后的结果未必

最小。 对于这种情况， 可以适当调整激励

的相位， 就有可能达到使合成后的结果降

低的目的。

图 8-7　 怠速振动的合成矢量

要想改变发动机悬置振动传递路径的相

位特性， 有效的方法是利用液压悬置内流体

共振频率附近的相位变化。 在流体共振频率

附近的相位， 随着阻尼的增加， 有可能产生

从 90°→0°的变化。 可以采用调整阻尼性能

的手段， 如使用黏性随电压而变化的电气黏

性流体。
如上所述， 将三个悬置中的一个设计成

可变阻尼特性悬置， 对其相位的控制效果进

行了计算。 图 8-8 所示为计算结果。 右悬置

的灵敏度较高， 还具有最佳的相位 （这里

指节流孔阻尼值）。 将其中一个液压悬置的

流体阻尼值进行调整， 结果使驾驶席的振动

降低了 4dB。

图 8-8　 基于相位控制的振动降低

将发动机通过三个可变阻尼悬置安装

到试验车上， 以评价点的振动达到最小值

为目的对节流孔的阻尼性能进行最佳化研

究， 其结果如图 8-9 所示。 由于激励的频

率不同， 所传递激励的最佳相位和振幅是

不同的。 最佳的节流孔阻尼性能随着发动

机速度的变化只有微小的不同。 在考虑了

车体振动的个体差异及经年变化等因素的

基础上， 根据节流孔阻尼性能而进行的相

位反馈控制， 通过试验验证了能够进一步

降低振动幅度。

321



图 8-9　 基于阻尼优化的振动降低

8. 2. 5　 总结

随着汽车乘坐舒适性的不断提高， 液压

悬置得到了越来越广泛的应用， 但是仍然存

在着高于共振频率时弹性刚度上升等遗留

问题。
为了解决这些问题， 采用了多种措施，

如设计多处节流孔、 附加质量以形成新的共

振系统。 将这些方案组合应用对高频特性的

改善也已经达到了实用性阶段。 利用伺服器

以调节液压悬置内的流体压力， 进而隔绝振

动的新型悬置也已经有研究成果公布， 期待

今后会有更深层次的发展。

8. 3　 主动噪声控制

8. 3. 1　 概要

在 19 世纪就已经有人提出了利用两个

声音的相互干涉实现消声目的的主动噪声控

制 （以下称为 ANC） 原理。 最先取得专利

的是 Lueg 的系统， 通过传声器检测到进气

导管的前端传递来的 1 次成分声音， 在该信

号的半波长距离处设置另外一个传声器， 以

发出放射声音。 这种以 1 元声场为对象的初

期 ANC 技术发展， 随着适应性控制的导入，
在实用化上得到了飞速的发展。 图 8-10 为

适应性控制应用系统。 在上游的传声器检测

出来的 1 次声音为标准信号， 根据滤波器对

该信号进行加工后成为 2 次声音， 同时在下

游侧基于错误的传声器信号适用滤波器特

性。 适应滤波器系数会自动收敛到最佳值，
据此即使不搭建系统内部传递特性的详细设

计， 也可以再现 ANC 系统内的构造。

图 8-10　 适应性系统

汽车的内部空间一般为 3 元空间， 是非

常复杂的， ANC 的应用比进气导管要延迟

一些。 但是随着数字信号处理的高速发展，
以及 Filtered - X LMS 的算法及多通道系统

的使用等控制理论的发展， ANC 应用日益

广泛。
本节中将以汽车的轰鸣噪声为对象， 从

实用化的观点出发， 详细介绍控制算法和声

学系统的研究。

8. 3. 2　 消声原理

在空间内某一点存在可检测到的放射声

源 [或者能预先检测到与声音相关的信息

（波形） 的广义上的声源]。 为了实现声音

对声音抵消的目的， 需要预先检测出该声源

的信息， 进行必要的加工后得到相位相反的

波形。
图 8-10 中的系统等价流程如图 8-11 所

示。 为了评价控制后的声音追加了一个传声

器。 此时图中的控制器是具有系数列 wi的

FIR （Finite Impulse Response） 型数字滤波

器组成的。 上游侧的传声器检测出来的声压

波形 x（n）通过上述的滤波器后， 系数列的

cj的冲击响应函数所表达的扬声器 ～ 传声器

之间的声学传递系统后成为 2 次声音。 另一
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方面， 从上游传递而来的声音进一步向进气

导管传递， 1 次声音 d（n）在下游侧的传声

器检测出来。 因此， 1 次声音、 2 次声音的

干涉结果 e（n）可以用下式表达：

图 8-11　 一维声场的 ANC 系统方块图

e（n） = d（n） + wT r（n） （8. 15）
其中，

w = [w0， w1， …， wI-1] T （8. 16）
r（n） = [r（n）， r（n - 1）， …， r（n - I - 1）]T

（8. 17）
由于评价函数 J 会取最小化量值的二次

方平均值， 此处取传声器位置的声压 e（n）的
二次方平均值。 因此， 根据式 （8. 15） 有

J = E[d2（n） + 2d（n）rT（n）w+ wTr（n）rT（n）w]
= E[d2（n）] + 2E[d（n）rT（n）]w +
　 wTE[r（n）rT（n）]w （8. 18）

式 （8. 18） 会成为与 w 相关的 2 次形

式， 这个评价函数呈现图 8-12 所示的开口

向上的 2 元曲面。 这个曲面被称为误差曲

面， J 用 w 偏微分后变为 0， 就可以确定最

图 8-12　 误差曲面和适应动作 （二维 FIR 过滤器）

佳值即 J 为最小的值时的过滤系数。 另外图

8-12 表示有两个过滤系数。

8. 3. 3　 轰鸣声控制

（1） 轰鸣声的发生状态

本次 ANC 的研究对象为车内轰鸣噪声。
图 8-13 为搭载 4 缸发动机的乘用车室内加

速噪声的频谱图。 其中最为显著的峰值即为

轰鸣噪声， 是影响整体噪声能量的主要因

素。 另外， 其频率与发动机旋转速度的 2 倍

相对应， 主要的激励是发动机缸内的气体爆

发压力及活塞连杆组往复运动产生的惯

性力。

图 8-13　 加速时车内噪声的频谱图

由这些激励引起的动力总成振动会向车

身传递， 激起车身板件的振动产生放射噪

声， 并进一步与车厢内的声学模态耦合， 使

声压增幅， 产生压迫耳膜的轰鸣噪声。 从声

品质的角度看， 该噪声也是必须要改进的项

目。 另外， 该轰鸣噪声中还可能包含排气系

统的激励所引起的成分。
（2） 适应性控制的必要性

前面所叙述的最佳控制器理论， 其前提

条件是必须明确研究对象的声学传递系统模

型。 即为了准确生成式 （8. 15） 中的 wT r
（n）， d（n）的值必须能够预测。 在采用主动

控制方法来解决轰鸣噪声时， 是否能够得到
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这种稳定的模型是问题的关键。 如果模型不

能确定， 则可以考虑发动机曲轴角度信号等

开环设定表控制。
从以上观点出发对车辆的轰鸣噪声传递

特性的稳定性进行讨论， 如图 8-14 所示。
改变驾驶条件 （节气门开度）、 车辆环境条

件 （乘员数、 载荷、 车内温度等） 并对噪

声进行测试， 对轰鸣噪声的频率成分相位通

过试验进行对比。 从图中可知， 车内声场特

性比车辆的其他特性所受到的影响更大， 相

位的变化范围即使很小， 也会有几十度的

增减。

图 8-14　 轰鸣声的相位改变示例

另一方面， 如图 8-15 所示， 为了得到

10dB 左右的降噪目的， 2 次声音的相位精

度必须控制在 10° ～ 20°以下。 这个值与图

8-14 中的变动幅度相比更为严格。 因此，
控制系统必须具有能够自动适应声场变化特

性的能力。

图 8-15　 相位误差与消声效果影响

（3） 控制算法

最基本的适应性算法有最急下降法、
Newton 法等。 对于即时控制应用， 以最急

下降法为基础将演算进行简化处理的 LMS
算法是最常用的方法。 再进一步扩展后的

Multiple Error Filtered - x LMS 算法， 具有能

够应用于更广泛的车内声学空间的有利

特征。
Multiple Error Filtered - X LMS 算法的流

程如图 8-16 所示。 在该图中有扬声器、 传

声器共两个通道。 对于使用 M 个扬声器、 L
个传声器的 ANC 系统， 包含声源信息的标

准信号 x（n）通过过滤器 Wm向第 m 个扬声

器提供信号 ym（n）。 经过车内的传递特性由

第 1 个传声器检测出 2 次声音 e1（n）可以用

扬声器和传声器之间的脉冲响应函数 [clm0
，

clm1
，…，clmJ-1

] 的系数列来表示

图 8-16　 多误差过滤器 X - LMS 算法

el（n） = d1（n） + ∑
M-1

m = 0
∑
j -1

j = 0
clmjym（n - j）

（8. 19）
为了使用多个传声器， 评价函数为式

（8. 19） 的值的期待值的总和， 即

J = E [∑
L-1

l = 0
e2l （n） ] （8. 20）

采用适应性控制以使该值最小。 与式

（8. 18） 的情况相同， J 具有在自适应滤波

器系数 wm i
的多元空间内可调节的极小值。

这个动作模式如图 8-13 中的箭头所示。
在误差曲面的最大倾斜方向上 Wm i

被更新。
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根据最急下降法， 在极值搜索过程中过滤每

次的更新， 根据评价函数的斜率与收敛系数

α， 遵从下面的表达式关系：

wm i
（n + 1） = wm i

（n） - α
2

∂J
∂wm i

（8. 21）
式 （8. 21） 中的斜率的推测值可能会

出现问题， 根据 LMS 方法使用 x（n）， el（n）
的瞬态值

wm i
（n + 1） = wm i

（n） -

α [∑
L-1

l = 0
el（n） rlm（n - i） ] （8. 22）

式中，

rlm（n - i） = ∑
J-1

j = 0
clmjx（n - i - j）

（8. 23）
如前所述， 在这个适应性动作模式下，

用各个传声器检测出来的声压的平方和作为

评价函数， 可知其最小值与近似空间内全体

声势能的降低量相当。

8. 3. 4　 实用化课题

（1） 控制的稳定性

观察图 8-16 中的系统， 相对于车厢内

的实际声学特性 C 和同一过滤器 C 同时存

在于控制器内。 由于实际的声学特性引起的

问题， 因气温变动而产生的声速变化、 因扬

声器、 传声器特性变化等， 产生 C 和控制

器内部的模型之间的相位差， 因此将无法进

行适应性控制。
对于这种情况下的控制系统的举动， 根

据单激励单输出的模拟模型， 再进行更为详

细的讨论。 在这个系统中施加单一频率的激

励的同时， 与传递函数 C 相对应的相位差

设为 43°和 86°。 另外自适应滤波器 W 的 tap
数为 2 个， α = 0. 1 。 图 8-17 为产生这样的

相位差时的收敛状态。 在该图中表示的是将

图 8-13 向 w0 - w1 平面投影后的结果。 可以

确认， 过大的相位差会影响控制的稳定性。

图 8-17　 对声学模型相位误差的适应过程的影响

为避免这种问题的发生， 对于更一般的

评价函数， 可以考虑使用附加 2 次声音自身

的平方项。 此时， 评价函数 J 可以由下式

表达：

J = E [∑
L-1

l = 0
e2l （n） + β∑

M-1

m = 0
y2m（n） ]

（8. 24）
因此， 基于上式滤波器系数进行更新

wm i
（n + 1） = wm i

（n） -

α {∑
L-1

l = 0
el（n） rlm（n - i） + βym（n）x（n - i） }

（8. 25）
根据式 （8. 24）， 从新追加进来项可以

预测对 2 次声音输出的控制效果。 图 8-18
是使用该评价函数时按照图 8-17 相同的条

件进行计算的控制状态。 即使相位差达到

86°也是稳定的， 并且误差很小。

图 8-18　 基于评价函数变更的控制稳固化
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（2） 声学系统的讨论

接下来对上述算法的应用对声学的影响

进行讨论。 下述讨论将着重于物理状态不同

的声场构成元素即驻波、 行进波， 并对它们

分别对应的声学系统进行详细分析。
首先， 必须进行轰鸣声的驻波、 行进波

的分离试验。 为此以最简单的声场为例， 考

虑沿着 x 轴的一元声场， 从左到右分别为振

幅 P1、 角频率 ω 的行进波和相反方向的振

幅 P2 （P1≥P2） 的行进波。 各自的声压分

别为 p1（ t， x）， p2（ t， x） ， 波数为 k， 则有

p1（ t， x） = p1ej（ωt-kx） （8. 26）
p2（ t， x） = p2ej（ωt+kx） （8. 27）

因此， 这两个声波重叠时的声压的自乘

平均值为

p2 rms = 1
2 （p1 + p2）（p1 + p2）∗

= 1
2 [P2

1 + P2
2 + 2P1P2cos（2kx）]

（8. 28）
另一方面， 声学灵敏度 I 是每个行进波

所携带的能量的差

I =
（P2

1 - P2
2）

2ρc （8. 29）

式中， ρ 为空气密度； c 为声速。
将式 （8. 29） 的两边同时除以标准值

P2
0 / 2ρc（P0 = 2 × 10 -5Pa） ， 并以 dB 形式表

示， 则可以得到声压 SPL 和声学灵敏度级

别 AIL 的表达式

AIL = 1
2 （SPLmax + SPLmin） （8. 30）

将其用图表示的话则如图 8-19 所示。
当两个方向的行进波的振动差很小且驻波占

主导地位时， SPL 和 AIL 的差会很大， 且在

很宽的范围内有 SPL > AIL。 另外， 当一个

行进波明显领先于其他的行进波时， 二者几

乎一致。

图 8-19　 对向行进波存在时声学

灵敏度 /声压级分布

　 　 通常这个值称为反映活性指数， 表示声

场与什么程度的扩散声场接近。 但是， 对于

单一频率的轰鸣声现象， 空间内的各点的声

压波形从理论上讲是完全相关的。 因此， 与

观测带宽噪声的情况不同， 这个值如果与扩

散声场结合在一起观察是不恰当的。 对于这

种情况， 声压级和声学灵敏度级别的差

ΔL = SPL - AIL 的空间分布暗示着驻波、 行

进波的贡献量。
这样一来即可以把握驻波成分、 行进波

成分的影响的大小， 并分别进行有针对性的

声学系统的优化。 对于驻波， 如果将扬声器

布置在非模态节点处， 从理论上来讲与该模

态对应的声波能量整体上就可以降下来。 另

一方面， 对于传声器来说， 检测出有问题的

模态是非常重要的。 由此就可以检测出控制

对象频率整体内各个模态， 并将其布置在每

个模态的反节点处。
另外， 对于行进波有必要考虑传播方向

来配置扬声器。 从 1 次声音传播的下游到对

向的 2 次声音放射并形成新的驻波， 降低声

压虽然很困难， 但如果 1 次声波、 2 次声波

的波面开关十分接近， 就可以在很宽的范围

内实现降噪。

8. 3. 5　 实际应用

从上述观点来看， 对车厢内的轰鸣噪声

成分的声压、 声学灵敏度级别同时进行测

试， 结果如图 8-20a 所示。 在 4400r / min 附
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图 8-20　 基于声学优化的降噪效果提升

a） 车内声场分析　 b） 基于 ANC 的轰鸣声降低效果

近二者的级别接近， 可以推测行进波占主导

地位。 在该领域内， 调查灵敏度矢量的方

向， 在可以重现的位置处布置扬声器是十分

重要的。 下面介绍一个基于这种想法的实际

应用案例。
图 8-21 所示为基于以上分析结果而在

实车上搭载的控制系统。 它是由考虑声波的

波长和车内空间尺寸而设计的 2 个扬声器、
4 个传声器组成的。 试验台架上的实车行驶

测试结果如图 8-20b 所示。 基于实车轰鸣噪

声 （1 次声音） 的声学灵敏度测试结果， 在

图中效果较大的 B 位置处即灵敏度的上游

布置扬声器， 改善的效果是十分显著的。
4400r / min 附近的行进波的影响大小在旋转

速度领域内是一致的， 与声场的特性相对应

来配置声源的想法是稳妥的。 因此， 与采取

控制手段之前相比最终约有超过 10dB 的降

噪效果。 无论是车窗开闭还是乘员数的增

减， 这个效果都得到了确认。 在各种各样的

环境下， ANC 法的实用性都得到了认可。
考虑到车辆的量产化， 除上述所介绍的

方法以外， 如适当选择收敛系数等控制参

数， 以实现算法的稳定性也是有效的。 另

外， 为了控制声学性能的偏差， 要设法排除

图 8-21　 车载 ANC 系统构成

对控制对象即车辆声学系统特性的变动。

8. 3. 6　 总结

本章以汽车车厢内的三元声场为中心，
介绍了 ANC 方法的应用。 它是以封闭空间

内的全体控制为目标的。 因此， 对于频率相

对较低的问题是有利的， 对于高频领域内的

问题， 则需要采取吸声、 隔声等一些辅助手

段。 特别是主动控制方法的优势在于， 和传

统上的噪声控制方法即 M、 C、 K 的优化完

全不同， 例如它几乎不受重量的限制就可以

实现预期的降噪效果。 另外， 从这种技术的

发展潜力来看， 对于轰鸣噪声以外的问题也

将会有更大的扩展空间。
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