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摘要：　为了解决ＸＭＱ６１８２Ｇ型客车在３０～８０ｋｍ·ｈ－１匀速行驶时驾驶位存在低频轰鸣声的问题，开展实

车噪声和振动测试，发现驾驶位噪声频率约为１４．０Ｈｚ时，出现驾驶位噪声声压级峰值．经对比分析和测试，

确定轰鸣声主要来自路面激励，并构建车身结构和车内空腔的有限元模型，进行模态分析．结果表明：驾驶位

低频轰鸣声是由车身第３阶结构模态与车内空腔第１阶声学模态的强耦合引起的；改进客车顶盖结构后，驾

驶位噪声声压级最大降幅为４．７ｄＢ（Ａ）．
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　　低频轰鸣声是一种常见的车内噪声源，严重影响着驾乘的舒适性
［１３］．作为整车核心部件的白车身

（ｂｏｄｙｉｎｗｈｉｔｅ，ＢＩＷ），其动力学特性在很大程度上影响着整个车身特性，可直接反映整车的舒适

性［４５］．当车内空腔声学模态频率、车身结构模态频率与外界激励频率接近时，容易引起结构模态与空腔

声学模态的强耦合［６］，从而在车内产生低频声学轰鸣．研究者通常对白车身、车内空腔进行模态分析，以

寻求解决途径．颜伏伍等
［７］经噪声测试、模态分析后，认为客车室内轰鸣声来源于后悬架稳定杆的共振，

通过结构的改进降低噪声．Ｃａｏ等
［８］对某轿车轰鸣声进行研究，对车身顶部结构进行优化，降噪效果明

显．李伟等
［９］对壁板结构和声腔耦合开展研究，对某微型客车结构进行优化和试验验证，提高乘坐舒适

性．杨仕祥等
［１０］运用实验测试和数值模拟方法，探讨某商用车怠速轰鸣问题，优化发动机悬置的布置．

Ｗｕ等
［１１］对某货车加速轰鸣声产生的机理进行分析．Ｓｉｍ等

［１２］对客车低频噪声的来源进行探究．

上述文献对低频轰鸣声的研究大多集中于轿车或轻型客车，关于外形庞大、结构复杂的大型客车低

频轰鸣声问题可借鉴的解决方案较少．基于此，本文通过振动和噪声测试，分析ＸＭＱ６１８２Ｇ型客车轰

鸣声的产生原因，并根据测试和仿真结果提出相应的改进措施．

１　模态分析原理

１．１　结构模态分析原理

车身结构系统的动力学方程为

犕

２

狋
２ξ＋犆



狋
ξ＋犓ξ＝狆（狋）． （１）

式（１）中：犕，犓，犆分别为系统的质量矩阵、刚度矩阵和阻尼矩阵；ξ，狆（狋）分别为结构位移和动载荷向量．

对于车身结构系统，由于犆＝０，狆（狋）＝０，则方程（１）的特征方程为

犓－ω
２犕＝０． （２）

式（２）中：ω为车身结构的固有频率．

由式（２）可得车身结构模态的固有频率和对应频率的模态振型．

１．２　声学模态分析原理

理想条件下，车内的声压满足三维声学波动方程，即

Ñ２犘ｓ＝
１

犮２０
·

２犘ｓ

狋
２ ． （３）

式（３）中：Ñ２为拉普拉斯算子；犘ｓ为声场中目标点的声压函数，犘ｓ＝犘ｓ（狓，狔，狕）；犮０ 为声波传播速度．
车内空腔声压具有简谐波特征，设定其声场任意一点的声压值（声压函数）为犘ｓ＝犘·ｅｘｐ（ｊω狋），其

中犘为声压幅值，犘＝犘（狓，狔，狕）．则式（３）变换为

Ñ２犘ｓ＋犽２犘＝０． （４）

式（４）中：犽为波数，犽＝ω／犮０．

对车内空腔声场区域进行离散化，可得声学有限元方程，即

犕ａ狆̈ｅ＋犆ａ狆
·

ｅ＋犓ａ狆ｅ＝０． （５）

式（５）中：犕ａ，犓ａ，犆ａ分别为单元流体的质量矩阵、刚度矩阵和阻尼矩阵；狆ｅ为单元节点声压．

将边界条件设为刚性边界条件，式（５）的特征方程为

犓ａ－ω
２
ｓ犕ａ＝０． （６）

式（６）中：ωｓ为声腔声学固有频率．

由式（６）可得车内空腔声学模态固有频率（特征值）及其相应的模态振型（特征向量）．

２　车内轰鸣声分析

２．１　车内轰鸣声的产生机理

车室内任一点犓 的声压值可表示为

犘犓 ＝∑
犿

犼＝１

（犉犼×犎犓，犼）． （７）
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式（７）中：犉犼为激励力，犼＝１，…，犿，犿 为传递路径数；犎犓，犼为噪声传递函数．

由式（７）可知，系统响应与各传递路径上的激励力、噪声传递函数有关．因此，在激励力不变的情形

下，通过对传递路径上的相关零部件结构进行优化，即可对车内轰鸣声（噪声）进行控制．

２．２　车内噪声的主观评价

以ＸＭＱ６１８２Ｇ型客车为研究对象，该车发动机后置，后轮驱动，发动机为４冲程６缸柴油机，悬架

系统中弹簧为钢板弹簧，轮胎为双线真空胎．对ＸＭＱ６１８２Ｇ型客车的车内噪声进行主观评价，当客车

在３０～８０ｋｍ·ｈ
－１匀速行驶时，驾驶位有明显的轰鸣声．

２．３　噪声和振动测试

噪声和振动测试均采用ＬＭＳ数据采集系统，在车速（狏）分别为３０，５０，８０ｋｍ·ｈ－１（匀速，空调关

闭）的３种工况（工况１～３）下进行．根据噪声测试标准，噪声测试的测点布置于驾驶位人耳高度处，如

图１所示．振动测试的测点布置于轴头和板簧上．轴头和板簧的测点布置，如图２，３所示．

　　　　　　　　　　　　　　　　　　　　　　　（ａ）前左轴头　　　　　　　　　（ｂ）后左轴头　　

　 　图１　噪声测试的测点布置　　　　　　 　　　　　　　　图２　轴头的测点布置　　　　　　　　

Ｆｉｇ．１　Ｌａｙｏｕｔｏｆｍｅａｓｕｒｉｎｇｐｏｉｎｔｓｏｆｎｏｉｓｅｔｅｓｔ　　　　Ｆｉｇ．２　Ｌａｙｏｕｔｏｆｍｅａｓｕｒｉｎｇｐｏｉｎｔｓｏｆａｘｌｅｈｅａｄ　　　　

（ａ）前左板簧　　　　　　　　　 　　　　　　　　　（ｂ）后左板簧　

图３　板簧的测点布置

Ｆｉｇ．３　Ｌａｙｏｕｔｏｆｍｅａｓｕｒｉｎｇｐｏｉｎｔｓｏｆｌｅａｆｓｐｒｉｎｇ

图４　３种工况下驾驶位噪声频谱

Ｆｉｇ．４　Ｓｐｅｃｔｒｕｍｏｆｄｒｉｖｉｎｇｐｏｓｉｔｉｏｎ

ｎｏｉｓｅｕｎｄｅｒｔｈｒｅｅｗｏｒｋｉｎｇｃｏｎｄｉｔｉｏｎｓ

３种工况下驾驶位噪声频谱，如图４所示．图４中：犳ｄ

为驾驶位噪声频率；犔为驾驶位噪声声压级．由图４可知：

车内噪声的低频成分很大；在３种工况下，当驾驶位噪声

频率约为１４．０Ｈｚ时，出现驾驶位噪声声压级峰值．

汽车行驶时，振动能量一方面来自发动机及传动系

统［１３１４］，另一方面来自轮胎、悬架系统等［１５１６］．发动机激励

频率犳ｅ为

犳ｅ＝
犖狀
６０犮
． （８）

式（８）中：犖，狀，犮分别为发动机转速、发动机气缸数量和冲

程系数．

３种工况下发动机的激励频率，如表１所示．

７２４第４期　　　　　　　　　　 盛精，等：ＸＭＱ６１８２Ｇ型客车低频轰鸣声仿真分析与抑制
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表１　３种工况下发动机的激励频率

Ｔａｂ．１　Ｅｘｃｉｔａｔｉｏｎｆｒｅｑｕｅｎｃｙｏｆｅｎｇｉｎｅ

ｕｎｄｅｒｔｈｒｅｅｗｏｒｋｉｎｇｃｏｎｄｉｔｉｏｎｓ

参数 工况１ 工况２ 工况３

犖／ｒａｄ·ｍｉｎ－１ １０００ １２５０ １４７０

犳ｅ／Ｈｚ ５０．０ ６２．５ ７３．５

　　由表１可知：当车速分别为３０，５０，８０ｋｍ·ｈ
－１

时，对应的发动机激励频率分别为５０．０，６２．５，７３．５

Ｈｚ；３种工况下发动机激励频率都偏离车内驾驶位

噪声频率峰值（犳ｄ＝１４．０Ｈｚ），故驾驶位轰鸣声与发

动机激励无关．

３种工况下轴头和板簧的犢 向振动频谱，如图

５～７所示．图５～７中：犪为振动加速度；犳犢 为犢 向振动频率．由图５～７可知：在３种工况下，轴头和板

簧的犢 向振动频率峰值约为１４．０Ｈｚ．进一步对悬架进行偏频测试，结果如图８所示．由图８可知：后左

轴头和板簧的犢 向振动频率峰值为１４．２Ｈｚ，与驾驶位噪声频率峰值相近，故判断驾驶位轰鸣声主要来

自路面激励．

图５　轴头和板簧的犢 向振动频谱（工况１）　　　　　图６　轴头和板簧的犢 向振动频谱（工况２）

　Ｆｉｇ．５　犢ｄｉｒｅｃｔｉｏｎｖｉｂｒａｔｉｏｎｓｐｅｃｔｒｕｍｏｆａｘｌｅ　　 　　Ｆｉｇ．６　犢ｄｉｒｅｃｔｉｏｎｖｉｂｒａｔｉｏｎｓｐｅｃｔｒｕｍｏｆａｘｌｅ　

　　　ｈｅａｄａｎｄｌｅａｆｓｐｒｉｎｇ（ｃｏｎｄｉｔｉｏｎ１）　　　　　　　　　ｈｅａｄａｎｄｌｅａｆｓｐｒｉｎｇ（ｃｏｎｄｉｔｉｏｎ２）　　

图７　轴头和板簧的犢 向振动频谱（工况３）　　 　　　　　　　　图８　偏频测试结果　　　

　Ｆｉｇ．７　犢ｄｉｒｅｃｔｉｏｎｖｉｂｒａｔｉｏｎｓｐｅｃｔｒｕｍｏｆａｘｌｅ　　 　　 　　Ｆｉｇ．８　Ｆｒｅｑｕｅｎｃｙｏｆｆｓｅｔｔｅｓｔｒｅｓｕｌｔｓ　

ｈｅａｄａｎｄｌｅａｆｓｐｒｉｎｇ（ｃｏｎｄｉｔｉｏｎ３）　　　　　　　 　　　　　　　　　　　　　　

３　模态分析

采用ＨｙｐｅｒＭｅｓｈ软件构建ＸＭＱ６１８２Ｇ型客车的车身结构（白车身）和车内空腔有限元模型，如图

９，１０所示．

　图９　白车身有限元模型　　　　　　　 　　　　　　　　图１０　车内空腔有限元模型

　　Ｆｉｇ．９　ＦｉｎｉｔｅｅｌｅｍｅｎｔｍｏｄｅｌｏｆＢＩＷ　　　　　　　　Ｆｉｇ．１０　Ｆｉｎｉｔｅｅｌｅｍｅｎｔｍｏｄｅｌｏｆｉｎｔｅｒｉｏｒｃａｖｉｔｙ
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结构模态频率仿真值与实验值的对比，如表２所示．声学模态频率仿真值与实验值的对比（前３

阶），如表３所示．表２，３中：犳ｂ，ｓ，犳ｂ，ｅ分别为白车身结构模态频率的仿真值和实验值；η１ 为白车身结构

模态频率仿真值与实验值的误差；犳ｃ，ｓ，犳ｃ，ｅ分别为车内空腔声学模态频率的仿真值与实验值；η２ 为车内

空腔声学模态仿真值与实验值的误差．

表２　结构模态频率仿真值与实验值的对比

Ｔａｂ．２　Ｃｏｍｐａｒｉｓｏｎｏｆｓｔｒｕｃｔｕｒａｌｍｏｄｅｆｒｅｑｕｅｎｃｙｓｉｍｕｌａｔｉｏｎｖａｌｕｅｓａｎｄｅｘｐｅｒｉｍｅｎｔａｌｖａｌｕｅｓ

模态阶数 犳ｂ，ｓ／Ｈｚ 犳ｂ，ｅ／Ｈｚ 振型描述 η１／％

１ ９．４ ９．２ 顶盖前端横向摆动 ２．１３

２ １２．９ １２．４ 整体１阶扭转 ３．８７

３ １４．４ １４．２ 顶盖局部模态 １．３８

４ １７．０ １６．５ 整体１阶横向弯曲 ２．９４

５ １９．５ １８．８ 整体１阶垂向弯曲＋顶盖１阶呼吸 ３．５７

６ ２１．８ ２２．３ 整体１阶垂弯＋顶盖２阶呼吸 ２．２９

表３　声学模态频率仿真值与实验值的对比（前３阶）

Ｔａｂ．３　Ｃｏｍｐａｒｉｓｏｎｏｆａｃｏｕｓｔｉｃｍｏｄｅｆｒｅｑｕｅｎｃｙｓｉｍｕｌａｔｉｏｎ

ｖａｌｕｅｓａｎｄｅｘｐｅｒｉｍｅｎｔａｌｖａｌｕｅｓ（ｆｉｒｓｔｔｈｒｅｅｏｒｄｅｒｓ）

模态阶数 犳ｃ，ｓ／Ｈｚ 犳ｃ，ｅ／Ｈｚ η２／％ 振型

１ １４．３ １３．６ ５．１４ 纵向１阶

２ ３８．１ ３６．３６ ４．５１ 纵向２阶

３ ５７．１ ５４．２３ ５．１０ 纵向３阶

　　由表２，３可知：结构模态频率和声学模态

频率仿真值与实验值的误差均小于６．００％，在

工程误差许可范围之内，表明构建的有限元模

型具有有效性．

由仿真分析可知，白车身第３阶结构模态

频率与车内空腔第１阶声学模态频率较为接

近，易产生声固耦合共振．

白车身第３阶结构模态振型图，如图１１所示．由图１１可知：顶盖在１４．４Ｈｚ出现局部模态．车内空

腔第１阶声学模态振型图，如图１２所示．

由图４，８，１１，１２可知：当路面激励频率约为１４．０Ｈｚ时，出现驾驶位噪声声压级峰值，此时，激发白

车身第３阶结构模态，引起顶盖和车内空腔产生声固耦合共振，产生轰鸣现象．

图１１　白车身第３阶结构模态振型图　　　　 　　　　　图１２　车内空腔第１阶声学模态振型图

Ｆｉｇ．１１　Ｔｈｉｒｄｏｒｄｅｒｓｔｒｕｃｔｕｒａｌｍｏｄｅ　　　　　　　　　　Ｆｉｇ．１２　Ｆｉｒｓｔｏｒｄｅｒａｃｏｕｓｔｉｃｍｏｄｅｓｈａｐｅ

　ｓｈａｐｅｄｉａｇｒａｍｏｆＢＩＷ 　　　　　　　　 　　　　　　　　　ｄｉａｇｒａｍｏｆｉｎｔｅｒｉｏｒｃａｖｉｔｙ

４　轰鸣声的抑制

ＸＭＱ６１８２Ｇ型客车产生的轰鸣声主要来自车身结构的响应．因此，可以从３个方面对车内轰鸣声

进行控制：１）控制激励源；２）调节车内空腔声学模态；３）改变车身结构模态．比较客车的生产制造成

本、制造工艺等因素，拟从加强顶盖刚度入手，通过适当的结构改进，改变车身结构模态频率，阻隔结构

模态与声学模态的耦合作用，降低或消除车内轰鸣声．

根据白车身第３阶结构模态（图１１），进行顶盖结构改进，有以下２个改进措施．

１）改进措施１．顶盖最大振动位移发生在第３根弧杆处，故将第３根弧杆改成双弧杆并焊，尺寸大

小不变，规格为６０．０ｍｍ×３０．０ｍｍ（长×宽），厚度为２．５ｍｍ（图１３）．

２）改进措施２．通过更改弧杆扣板结构，增强顶盖弧杆扣板与纵边梁的接触刚度（图１４）．

９２４第４期　　　　　　　　　　 盛精，等：ＸＭＱ６１８２Ｇ型客车低频轰鸣声仿真分析与抑制
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图１３　顶盖结构（改进措施１）

Ｆｉｇ．１３　Ｔｏｐｃｏｖｅｒｓｔｒｕｃｔｕｒｅ（ｉｍｐｒｏｖｅｍｅｎｔｍｅａｓｕｒｅ１）

　　　　　　（ａ）更改前弧杆扣板　　　　　　　　　　　　　　（ｂ）更改后弧杆扣板

图１４　顶盖结构（改进措施２）

Ｆｉｇ．１４　Ｔｏｐｃｏｖｅｒｓｔｒｕｃｔｕｒｅ（ｉｍｐｒｏｖｅｍｅｎｔｍｅａｓｕｒｅ２）

经上述改进后，对白车身结构模态进行分析，改进前顶盖模态频率为１４．４Ｈｚ，采用改进措施１后

的顶盖模态频率为１７．９Ｈｚ，采用改进措施２后的顶盖模态频率为１８．５Ｈｚ，因此，可实现白车身第３阶

模态频率与车内空腔第１阶模态频率的隔离．

５　实车验证

将顶盖结构改进措施１应用于客车，并进行匀速工况下车内噪声测试．在驾驶位测试时，主观感受

无明显轰鸣声（车速为８０ｋｍ·ｈ－１）．改进前、后车内驾驶位噪声频谱，如图１５所示．由图１５可知：当改

图１５　改进前、后驾驶位噪声频谱

Ｆｉｇ．１５　Ｓｐｅｃｔｒｕｍｏｆｄｒｉｖｉｎｇｐｏｓｉｔｉｏｎｎｏｉｓｅ

ｂｅｆｏｒｅａｎｄａｆｔｅｒｉｍｐｒｏｖｅｍｅｎｔ

进后驾驶位噪声频率约为１４．０Ｈｚ时，驾驶位噪声声

压级峰值较改进前有明显降低，驾驶位噪声声压级最

大降幅为４．７ｄＢ（Ａ）．

６　结论

采用实验与仿真方法，对ＸＭＱ６１８２Ｇ型客车驾

驶位的轰鸣现象进行研究，可得以下４个结论．

１）通过实车噪声和振动测试可以发现，当客车在

３０～８０ｋｍ·ｈ
－１匀速行驶时，驾驶位轰鸣声主要来自

路面激励．

２）构建车身结构和车内空腔有限元模型，结构模

态频率和声学模态频率仿真值与实验值的误差均小于６．００％，表明建立的有限元模型具有有效性．

３）模态分析结果表明，白车身第３阶结构模态与车内空腔第１阶声学模态在路面激励下产生声固

耦合，引起驾驶位轰鸣声．

４）顶盖刚度加强后，驾驶位噪声声压级最大降幅为４．７ｄＢ（Ａ），可提高驾驶位的舒适性．

０３４ 华 侨 大 学 学 报 （自 然 科 学 版）　　　　　　　　　　　　　　２０２２年



犺狋狋狆：∥狑狑狑．犺犱狓犫．犺狇狌．犲犱狌．犮狀

参考文献：

［１］　ＪＡＷＡＬＥＰ，ＫＡＲＡＮＴＨＮＶ，ＧＡＩＫＷＡＤＡＡ，犲狋犪犾．Ｌｏｗｆｒｅｑｕｅｎｃｙｉｎｃａｂｂｏｏｍｉｎｇｎｏｉｓｅｒｅｄｕｃｔｉｏｎｉｎｔｈｅｐａｓｓｅｎ

ｇｅｒｃａｒ［Ｒ］．Ｃａｌｉｆｏｒｎｉａ：ＳＡＥＩｎｔｅｒｎａｔｉｏｎａｌ，２０１９．

［２］　高印寒，张澧桐，梁杰，等．虚拟车内噪声响度场分布的声源识别分析与优化［Ｊ］．振动与冲击，２０１６，３５（３）：１３９１４４．

ＤＯＩ：１０．１３４６５／ｊ．ｃｎｋｉ．ｊｖｓ．２０１６．０３．０２２．

［３］　ＢＡＧＨＡＡＫ，ＭＯＤＡＫＳＶ．Ａｃｔｉｖｅｓｔｒｕｃｔｕｒａｌａｃｏｕｓｔｉｃｃｏｎｔｒｏｌｏｆｉｎｔｅｒｉｏｒｎｏｉｓｅｉｎａｖｉｂｒｏａｃｏｕｓｔｉｃｃａｖｉｔｙｉｎｃｏｒｐｏｒａ

ｔｉｎｇｓｙｓｔｅｍｉｄｅｎｔｉｆｉｃａｔｉｏｎ［Ｊ］．ＪｏｕｒｎａｌｏｆＬｏｗＦｒｅｑｕｅｎｃｙＮｏｉｓｅａｎｄＶｉｂｒａｔｉｏｎＡｃｔｉｖｅＣｏｎｔｒｏｌ，２０１７，３６（３）：２６１２７６．

ＤＯＩ：１０．１１７７／０２６３０９２３１７７１９６３６．

［４］　高云凯，冯海星，马芳武，等．基于ＰｏｌｙＭＡＸ的声固耦合模态试验研究［Ｊ］．振动与冲击，２０１３，３２（２）：１５８１６３．ＤＯＩ：

１０．１３４６５／ｊ．ｃｎｋｉ．ｊｖｓ．２０１３．０２．０３３．

［５］　ＳＵＪｉｎｔａｏ，ＬＯＵＪｉａｎｐｉｎｇ，ＪＩＡＮＧＸｉａｏｌｕ．ＳｔｕｄｙｏｎｅｑｕｉｖａｌｅｎｔｍｅｔｈｏｄｏｆｓｏｌｄｅｒｊｏｉｎｔｏｆＢＩＷ［Ｊ］．ＩＯＰＣｏｎｆｅｒｅｎｃｅＳｅ

ｒｉｅｓ：ＥａｒｔｈａｎｄＥｎｖｉｒｏｎｍｅｎｔａｌＳｃｉｅｎｃｅ，２０２１，７６９（４）：４２７８．ＤＯＩ：１０．１０８８／１７５５１３１５／７６９／４／０４２０７８．

［６］　ＹＵ Ｗｅｎｔａｏ．Ａｎａｌｙｓｉｓａｎｄｏｐｔｉｍｉｚａｔｉｏｎｏｆｌｏｗｓｐｅｅｄｒｏａｄｎｏｉｓｅｉｎｅｌｅｃｔｒｉｃｖｅｈｉｃｌｅｓ［Ｊ］．ＷｉｒｅｌｅｓｓＣｏｍｍｕｎｉｃａｔｉｏｎｓａｎｄ

ＭｏｂｉｌｅＣｏｍｐｕｔｉｎｇ，２０２１，２０２１（３／４／５）：１１５．ＤＯＩ：１０．１１５５／２０２１／５５３７７０４．

［７］　颜伏伍，郑灏，卢炽华，等．微型客车轰鸣噪声源的识别与控制［Ｊ］．汽车工程，２０１５，３７（４）：４４６４５０．ＤＯＩ：１０．１９５６２／

ｊ．ｃｈｉｎａｓａｅ．ｑｃｇｃ．２０１５．０４．０１３．

［８］　ＣＡＯＹｏｎｇｑｉａｎｇ，ＤＥＮＧＺｈａｏｘｉａｎｇ，ＹＵＺｈａｎｇ，犲狋犪犾．Ａｎａｌｙｓｉｓａｎｄａｃｔｉｖｅｃｏｎｔｒｏｌｏｆｌｏｗｆｒｅｑｕｅｎｃｙｂｏｏｍｉｎｇｎｏｉｓｅｉｎ

ｃａｒ［Ｊ］．ＨｉｇｈＴｅｃｈｎｏｌｏｇｙＬｅｔｔｅｒｓ，２０１５，２１（４）：４１４４２１．ＤＯＩ：１０．１１５５／２０２１／５５３７７０４．

［９］　李伟，贺岩松，徐中明，等．基于薄板声腔耦合系统研究的微型客车车内声学优化［Ｊ］．汽车工程，２０１６，３８（５）：６２０

６２５．ＤＯＩ：１０．１９５６２／ｊ．ｃｈｉｎａｓａｅ．ｑｃｇｃ．２０１６．０５．０１６．

［１０］　杨仕祥，史文库，陈志勇，等．某商用车轰鸣问题的分析与控制［Ｊ］．汽车工程，２０１８，４０（２）：２１４２２０．ＤＯＩ：１０．

１９５６２／ｊ．ｃｈｉｎａｓａｅ．ｑｃｇｃ．２０１８．０２．０１５．

［１１］　ＷＵＹｕｄｏｎｇ，ＬＩＲｅｎｘｉａｎ，ＤＩＮＧＷｅｉｐｉｎｇ，犲狋犪犾．Ｍｅｃｈａｎｉｓｍｓｔｕｄｙａｎｄｒｅｄｕｃｔｉｏｎｏｆｍｉｎｉｖａｎｉｎｔｅｒｉｏｒｂｏｏｍｉｎｇｎｏｉｓｅ

ｄｕｒｉｎｇａｃｃｅｌｅｒａｔｉｏｎ［Ｊ］．ＳｈｏｃｋａｎｄＶｉｂｒａｔｉｏｎ，２０１９（５）：１１７．ＤＯＩ：１０．１１５５／２０１９／２１９０４６２．

［１２］　ＳＩＭ Ｗ，ＫＩＭＪ，ＬＥＥＳＳ，犲狋犪犾．Ｉｄｅｎｔｉｆｉｃａｔｉｏｎｏｆｔｈｅｒｅａｒｄｏｏｒｏｐｅｎｉｎｇｎｏｉｓｅｉｎａｐａｓｓｅｎｇｅｒｃａｒ［Ｊ］．Ｉｎｔｅｒｎａｔｉｏｎａｌ

ＪｏｕｒｎａｌｏｆＡｕｔｏｍｏｔｉｖｅＴｅｃｈｎｏｌｏｇｙ，２０２１，２２（１）：２１３２２０．ＤＯＩ：１０．１００７／ｓ１２２３９０２１００２１７．

［１３］　ＢＡＬＬＥＳＴＥＲＯＳＪＡ，ＦＥＲＮＡＮＤＥＺＭＤ，ＳＡＲＲＳＤＪＥ，犲狋犪犾．Ｉｄｅｎｔｉｆｉｃａｔｉｏｎａｎｄａｎａｌｙｓｉｓｏｆｔｈｅｎｏｉｓｅｓｏｕｒｃｅｓｏｆａｎ

ｅｎｇｉｎｅｓｅｔｔｌｅｄｉｎａｃａｒｕｓｉｎｇａｒｒａｙｂａｓｅｄｔｅｃｈｎｉｑｕｅｓ［Ｊ］．ＩｎｔｅｒｎａｔｉｏｎａｌＪｏｕｒｎａｌｏｆＶｅｈｉｃｌｅＮｏｉｓｅａｎｄＶｉｂｒａｔｉｏｎ，２０１８，

１４（２）：１７１１９０．ＤＯＩ：１０．１５０４／ＩＪＶＮＶ．２０１８．０９５１８１．

［１４］　ＸＵＴａｉｂａｉ，ＧＡＯＤｏｎｇｊｕ，ＣＨＥＮＹｉ，犲狋犪犾．Ｖｉｂｒａｔｉｏｎｒｅｓｐｏｎｓｅｏｆｔｈｅｃｒａｗｌｅｒｃｏｍｂｉｎｅｃｈａｓｓｉｓｆｒａｍｅｅｘｃｉｔｅｄｂｙｔｈｅ

ｅｎｇｉｎｅ［Ｊ］．ＩｎｔｅｒｎａｔｉｏｎａｌＪｏｕｒｎａｌｏｆＲｏｔａｔｉｎｇＭａｃｈｉｎｅｒｙ，２０２１（５）：１１２．ＤＯＩ：１０．１１５５／２０２１／６６７５００３．

［１５］　何智成，尹瑞林，郝耀东．基于传递路径分析的动力传动系统ＮＶＨ性能匹配研究［Ｊ］．汽车工程，２０１７，３９（３）：３４３

３５０．ＤＯＩ：１０．１９５６２／ｊ．ｃｈｉｎａｓａｅ．ｑｃｇｃ．２０１７．０３．０１６．

［１６］　ＤＥＮＧＪｉａｎｈｕａ，ＳＵＮＪｉａｎｙｉｎｇ，ＬＩＡｏｆｅｉ．Ａｎａｌｙｓｉｓａｎｄｏｐｔｉｍｉｚａｔｉｏｎｏｆｖｅｈｉｃｌｅｉｎｔｅｒｉｏｒｎｏｉｓｅｃａｕｓｅｄｂｙｔｉｒｅｅｘｃｉｔａｔｉｏｎ

［Ｊ］．ＬｅｃｔｕｒｅＮｏｔｅｓｉｎＥｌｅｃｔｒｉｃａｌＥｎｇｉｎｅｅｒｉｎｇ，２０２０，５７４：７２３７３５．ＤＯＩ：１０．１００７／９７８９８１１３９７１８９＿５６．

（责任编辑：钱筠　　英文审校：崔长彩）

１３４第４期　　　　　　　　　　 盛精，等：ＸＭＱ６１８２Ｇ型客车低频轰鸣声仿真分析与抑制




