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摘要  针对某电动汽车低频轰鸣声问题进行诊断与改进。首先，基于整车及单品台架声振测试，运用阶次分析、传

递路径分析及数值模拟等方法对故障车和零部件进行诊断分析，确认车内轰鸣声为压缩机 1 阶振动激励经安装支

架传递至车身致使薄壁钣金结构共振所产生；其次，按照源、路径和响应的噪声振动控制思路逐一分析，并基于工程

化需求确定传递路径为优选改善方向；最后，提出 2 种增加安装支架隔振量的技术方案进行实车验证，确认了方案

的有效性。研究结果表明，改善传递路径可有效降低该车零部件振动导致的车内轰鸣声，噪声总值降低可达

11.9 dB（A），为解决同类问题提供了新思路。
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引  言

随着生活品质提升，消费者对汽车噪声、振动与

声振粗糙度（noise，vibration，harshness，简称 NVH）

要求更加苛刻，在各类汽车问题中，NVH 问题约占

1/3，NVH 性能好坏已成为消费者重要选购标准，直

接影响产品的市场竞争力［1‑2］。轰鸣噪声是汽车最

常见问题之一，相比于其他 NVH 问题，低频轰鸣声

有明显压耳感，易引起驾乘人员焦躁不安甚至头昏

恶心呕吐等身体反应，严重影响驾乘体验，危及行车

安全，倍受汽车厂商重视。

针对低频轰鸣声的发声机理及控制措施，国内

外学者运用仿真分析、实验测试等方法开展研究，取

得了诸多成果［3‑11］。文献［3‑5］运用传递路径分析、

模态实验及有限元仿真等方法分别对前置前驱和

前置后驱车辆轰鸣声进行诊断分析，基于降低扭振

的思路进行改善验证并取得较好效果。Siano 等［6］

针对动力系统激励引起的柴油客车轰鸣噪声特征进

行了实验研究。Yang 等［7］对某混合动力汽车进行

了实验测试分析，确认车内轰鸣是由排气尾管的

2 阶噪声所引起，并应用亥姆霍兹谐振腔方案进行

了有效改善。Oktav［8］基于模态实验方法研究了车

身附件对车内轰鸣声的贡献并给出了改善建议。文

献［9‑10］运用主动噪声控制技术对车内轰鸣声进行

实验研究，取得良好的改善效果。

作为《中国制造 2025》重点发展领域，电动汽车

产业得到快速发展。与传统燃油车相比，电动汽车

没有发动机和复杂的传动系统，其 NVH 问题有着

显著差异。在电动汽车 NVH 领域，研究重点主要

围绕电磁噪声引起的电驱动总成高频啸叫［11‑13］，而

关于电动汽车低频轰鸣声问题却鲜有报道。

笔者针对某电动汽车低频轰鸣声问题，以声振

测试为基础，结合 CAE 仿真和传递路径分析等方法

对故障车及零部件总成进行诊断分析，揭示了该轰

鸣声形成机理并基于工程化需求提出改进方案，经

实车验证确认了其有效性。

1 问题描述与 NVH特征分析

1.1　问题描述　

某在研 7 座电动车车内存在明显轰鸣声，有压

耳感，驾乘人员长时间置身于该噪声环境，易产生头

昏恶心等不适症状。按照 10 分制主观评价打分，评

价仅为 1 分，即所有驾乘人员均能识别且不能忍受。

该轰鸣声于汽车空调工作时间歇性出现，持续时间

长短不定，与环境热负荷有一定关系，采取更换空调

系统零部件等常规维修措施后，无改善效果。

1.2　声振测试及 NVH特征分析　

采用 Siemens 噪声振动采集系统对其典型故障

车辆进行声振测试，在车辆主驾右耳、第 2 排座椅、

第 3 排座椅及尾部的居中等高位置分别布置麦克风
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1~4，电动涡旋压缩机（简称电动压缩机）机体布置

3 向振动传感器 5，麦克风及振动传感器布置位置如

图 1 所示。

车辆静置于安静环境，空调设置为全冷内循环

吹面 1 档风模式，控制电动压缩机从最低转速升至

最高工作转速，采集各测点声振数据并处理分析，车

内各测点噪声值如图 2 所示。

噪 声 数 据 表 明 ，在 2 200~2 900 r/min 及

3 200~3 700 r/min 这 2 个转速带存在声压显著增大

现象，其中 3 500 r/min 附近轰鸣最为突出。以该转

速为例，轰鸣发生前后噪声对比如表 1 所示。

由表 1 可知，在轰鸣转速点，主驾位置声压级达

到 68.8 dB（A），增加量为 17.0 dB（A），尾部及 3 排座

椅位置增加量分别为 11.2 和 9.4 dB（A），主观评价

轰鸣声均较为明显，其中主驾位置最为严重。2 排

乘 客 位 置 声 压 级 为 56.1 dB（A），增 加 量 仅 为

4.3 dB（A），该测点主观感受噪声无明显增大，无轰

鸣压耳感。

进一步分析各测点位置噪声的阶次特征，以轰

鸣声最为明显的主驾右耳位置为例，对前 3 阶噪声

切片分析，阶次噪声声压曲线如图 3 所示。

由图 3 可见，在噪声突增的转速区间，其噪声总

值能量主要由 1 阶噪声贡献。对总值及主要阶次进

行滤波回放分析，确认轰鸣声与该 1 阶噪声密切相

关。对压缩机振动数据及整车旋转机械零部件结构

分析后，判定 1 阶为电动压缩机基频。

1.3　初步调查结论　

该轰鸣噪声与电动压缩机 1 阶噪声密切相关，

呈现时间分布和空间分布特征。其时间分布特征表

现为压缩机启停及工作过程中周期性与间歇性特

点 ，即 主 要 出 现 于 压 缩 机 2 200~2 900 r/min 及

3 200~3 700 r/min 这 2 个转速带中，峰值分别在

2 400 和 3 500 r/min 附近，其中以 3 500 r/min 轰鸣

声最为显著；其空间分布特征表现为轰鸣噪声在驾

乘舱内的空间分布差异，即前排主、副驾位置最为明

显，其次为尾部，中部最小。

2 实验分析与诊断

电动汽车没有发动机及复杂的传动系统和进、

排气结构，结合关于轰鸣噪声阶次特征分析，梳理该

电动车轰鸣声产生原因有：电动压缩机单品轰鸣、电

动压缩机与支架共振、电动压缩机振动激励车体共

振以及电动压缩机振动通过车体与乘员舱空腔共振

等 4 种可能因素，因此需进一步实验分析，确认其轰

鸣声作用机理并提出解决方案。

2.1　传递路径分析　

电动压缩机 NVH 主要通过振动、噪声及脉动 3
种形式传递能量至车内，其中噪声以空气传声方式

进入车内，振动一部分通过安装支架传递，另一部分

同脉动一起通过高、低压管传递。电动压缩机 NVH
传递路径如图 4 所示。

低频轰鸣声一般为结构振动引起，其可能传递

路径主要有压缩机安装支架、空调高压管和低压管

等，其中固定管夹是空调管路传递振动至车身的重

图 1　麦克风及振动传感器布置位置

Fig.1　Positions of the microphones and vibration sensors

图 2　车内各测点噪声值

Fig.2　Internal noise of each measuring point

表 1　轰鸣发生前后噪声对比

Tab.1　Comparison of noise before and after boom⁃
ing dB(A)

类别

无轰鸣点

轰鸣峰点

增加量

主驾

51.8
68.8
17.0

2 排

51.8
56.1

4.3

3 排

52.2
61.6

9.4

尾部

54.0
65.2
11.2

图 3　阶次噪声声压曲线

Fig.3　The sound pressure curves of order noise
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要途径。为确认该车轰鸣声传递路径，分别进行悬

吊压缩机、松管夹验证，传递路径验证方案如图 5 所

示。为便于压缩机悬吊操作，验证过程均保持副驾

座椅打开，其他设置与前述实车测试工况一致。

采集驾驶员右耳噪声数据进行处理分析，为减

小周边环境对测试结果的干扰，仅对比分析存在问

题的 1 阶噪声，主驾右耳处 1 阶噪声对比见图 6。

由图 6 可见：松管夹状态与原状态 1 阶噪声整体

相当，在问题转速存在明显峰值；悬吊压缩机状态 1
阶噪声显著降低，在问题转速也无明显峰值。因此，

确认车内轰鸣声并非压缩机噪声通过空气传播路径

形成，而是由压缩机振动传递引起，其主要路径为压

缩机安装支架总成，空调管路路径贡献量可忽略。

2.2　台架声振测试对比　

台架实验基于同一台压缩机，分别采取单品直

装和实车支架中转安装于实验基座。测试环境为半

消声室，背景噪声为 20 dB（A），在压缩机机体设置 1
个 3 向振动加速度传感器，左侧 30 cm 位置设置麦克

风，按照 GB/T22068-2018《汽车空调用电动压缩

机总成》关于噪声测试要求设置系统工况：冷凝温度

为 55±0.5 ℃，蒸发温度为 7±0.5 ℃。压缩机 NVH
测试台架如图 7 所示。

采集升速声振数据并进行分析处理，噪声及振

动数据对比如图 8 所示。可以看出，两者噪声总值

相当，均无突变增大现象，主观感受无轰鸣声，但 1
阶噪声及振动存在明显差异：实车支架 1 阶噪声在

3 000~5 000 r/min 增大 20 dB（A）左右；1 阶振动整

体增大 5~10 倍且存在多个共振峰值。该峰值转速

与原车存在差异，实验台架钢制接头显著增加支架

总成附加质量是出现该差异的主要原因。

台架实验数据表明，故障车轰鸣噪声并非压缩

机单品或支架总成直接产生，但其安装固定方式会

对振动、噪声产生显著影响。采用实车支架安装，1
阶声振数据存在突变增大现象，需进一步确认该实

车支架对其车内轰鸣噪声贡献情况。

2.3　压缩机及支架总成结构模态分析　

根据零部件总成实际受力及约束设定仿真分析

模型边界条件。减振垫钢套上下端固定约束，材料

为 钢 ， 密 度 为 7 850 kg/m³，弹 性 模 量 为 200 000 

图 8　噪声及振动数据对比

Fig.8　The data comparison of noise and vibration

图 4　电动压缩机 NVH 传递路径

Fig.4　NVH transfer path of electric compressor

图 5　传递路径验证方案

Fig.5　Transfer path validation scheme

图 6　主驾右耳处 1 阶噪声对比

Fig.6　Comparison of the first order noise at the driver's right 
ear

图 7　压缩机 NVH 测试台架

Fig.7　NVH test bench of compressor

345



振  动、 测 试 与 诊 断 第  43 卷  

MPa，泊松比为 0.3；减振垫为橡胶，密度为 1 150 
kg/m³，弹性模量为 7.8 MPa，泊松比为 0.47；支架为

铝合金，密度为 2 750 kg/m³，弹性模量为 70 000 
MPa，泊松比为 0.33；网格总数为 591 008，压缩机及

支架总成有限元模型如图 9 所示。

计算结果表明，压缩机及支架总成 1~4 阶模态

频率依次为 19.97，39.39，64.92 和 128.79 Hz，压缩机

及支架总成振型如图 10 所示。

参照实车安装方式将压缩机及安装支架总成固

定在台架基座上进行锤击法模态测试（不接台架管

路），实测 1~3 阶模态频率分别为 19.94，39.94 和

64.16 Hz。仿真结果与实验结果偏差较小，仿真结

果可靠。其 1~3 阶模态频率低，在压缩机工作转频

（16.7~100 Hz）范围内，存在共振风险。

2.4　驾乘舱空腔模态仿真分析　

为探明车身钣金振动与驾乘舱空腔声学模态是

否存在耦合，对车内空腔建模分析。根据实车驾乘

舱空间尺寸，提取仿真分析的空间边界条件并删减

部分细节以简化模型，网格总数为 1 244 885，驾乘

舱有限元模型如图 11 所示。

计算结果表明，驾乘舱 1~4 阶空腔模态频率依

次为 39.9，74.5，101.2 和 104.8 Hz，驾乘舱空腔声学

模态振型如图 12 所示。

根据驾乘舱空腔模态仿真分析结果，其 1 阶空

腔声学模态频率为 39.9 Hz，与压缩机及支架总成 2
阶模态频率 39.4 Hz相近，存在耦合。

2.5　作用机理分析　

基于传递路径分析、台架实验对比、零部件模态

分析及驾乘舱空腔模态仿真等方法可确认该轰鸣噪

声激励源为压缩机，其作用机理为：压缩机 1 阶振动

激励经实车支架放大后传递至车身致使钣金薄壁件

共振并向车内辐射低频噪声。其 2 400 r/min 峰值

为压缩机支架总成和车身钣金共振并与空腔模态耦

合形成，而 3 500 r/min 峰值主要为车身钣金共振直

接产生。

3 改进方案与效果验证

3.1　改进方案设计及模态分析　

针对该轰鸣声问题，基于“源 ‑路径 ‑响应”的

NVH 分析方法逐一分析并制定控制措施。源头上

可采取降低压缩机机体振动措施；传递路径上可采

取降低安装支架减振垫刚度增加隔振量及优化压缩

机安装支架结构避免共振等措施；车体响应方面可

图 9　压缩机及支架总成有限元模型

Fig.9　Finite element model of compressor and bracket 
assembly

图 10　压缩机及支架总成振型

Fig.10　The modal analysis results of compressor and bracket 
assembly

图 11　驾乘舱有限元模型

Fig.11　Finite element model of passenger cabin

图 12 驾乘舱空腔声学模态振型

Fig.12　The acoustic mode shapes of cabin cavity
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采取局部增加钣金强度提高车体模态避开激励频率

及驾乘舱空腔模态等措施防止车体共振及空腔声学

模态耦合。

压缩机单品振动已处于较好水平，同时受车体

结构限制，大幅降低压缩机振源及增加车体钣金强

度等措施实施难度大，因此通过增加支架隔振量以

实现传递路径改善是处置该工程问题的最佳方向。

隔振量即振动衰减量，其计算公式为

∆LN = 20log ( 1
T

) （1）

其中：T为振动传动率，其定义为传递到基础的力的

幅值 FT与激励力 F的幅值之比。

T的表达式为

T= FT

F
= 1 +( 2ξλ )2

( )1 - λ2 +( 2ξλ )2
（2）

其中：ξ为阻尼比；λ为激励频率 f与固有频率 f0 之

比。固有频率 f0 为

f0 = ω 0

2π = 1
2π

k
m

（3）

其中：m为压缩机总成质量；k为减振垫刚度。

由式（1），（2）可知，只有T<1（频率比 λ> 2）时

才有隔振效果，即隔振量 ΔLN>0，且频率比 λ越大、

阻尼比 ξ越小，则传递率 T越小，隔振效果越好。由

于压缩机工作转速区间确定，其激励频率不变，可以

通过降低系统固有频率来合理提升频率比 λ，但频率

比 λ选取过大，则减振垫刚度 k偏小，会影响减振系统

耐久寿命。频率比 λ在工程上一般取值为 2.5~5。
为降低系统固有频率以提升隔振量，分别从优

化支架结构和降低减振垫刚度 2 个方向设计了支架

改进方案，支架总成改善方案如图 13 所示。

方案 1 为更改支架安装结构，采用钣金铁支架

加减振垫方式；方案 2 为现有铸铝支架方案基础上

优化减振垫，通过降低减振垫硬度，增加减振垫厚

度、设计镂空结构等方式降低刚度。对 2 个方案的

模型进行有限元分析，获得 1~4 阶模态频率，改善

样件模态频率如表 2 所示。

3.2　台架隔振量测试　

为明确压缩机实车支架振动传递情况，对原支

架及新设计制作的 2 种安装支架样件进行台架隔振

量测试。分别在支架主动侧和被动侧布置 3 向振动

传感器，实验运行工况与前述单品台架测试工况保

持一致，改善样件台架隔振量测试场景见图 14。

采集支架主、被动侧振动数据并处理分析，获得

安装支架全转速带平均隔振量对比数据，见图 15。

由图 15 可见：原支架 x，y，z这 3 个方向的平均

隔振量为 15 dB 左右，低于 20 dB 基本隔振要求；改

善支架方案在 x，y，z这 3 个方向隔振量为 45 dB 左

右，增大约 3 倍，因此显著优于原方案。

3.3　实车验证　

改善方案实车验证，传感器布置及测试方法与

原状态一致，采集振动噪声数据对比分析，以主驾右

耳处噪声数据为例，改善前后车内噪声对比如图 16
所示。

经实车验证，2 个改善方案升速过程依然存在

个别转速带噪声增大现象，但量级大幅减小，噪声峰

值 分 别 为 56.9 和 60.2 dB（A），较 原 状 态 峰 值

68.8 dB（A）分别降低 11.9 和 8.6 dB（A）。驾乘舱内

轰鸣声问题得到明显改善，按 10 分制主观评价打

分，分别为 7 分和 6 分，初步达到改善要求。

图 13　支架总成改善方案

Fig.13　Improving scheme for bracket assembly

表 2　改善样件模态频率

Tab.2　Modal frequency of improved sample Hz

类别

改善铁支架

改善铝支架

1 阶

20.20
13.63

2 阶

25.11
28.72

3 阶

40.74
42.82

4 阶

50.51
85.76

图 14　隔振量测试场景

Fig.14　The measurement scene of vibration isolation

图 15　平均隔振量对比

Fig.15　The comparison of average vibration isolation
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4 结  论

1） 电动压缩机 1 阶振动激励经安装支架放大并

传递至车身致使薄壁钣金结构共振为该电动车低频

轰鸣声的主要作用机理。

2） 该轰鸣声具有时间和空间分布特征，时间分

布 特 征 表 现 在 轰 鸣 仅 出 现 于 以 压 缩 机 2 400 和

3 500 r/min为峰值的 2个转速带，空间分布特征主要

表现为轰鸣声集中分布于驾乘舱前排主、副驾位置。

3） 2 400 r/min 轰鸣峰值为压缩机、支架总成和

车身共振并与驾乘舱空腔声学模态耦合形成，但 3 
500 r/min 轰鸣峰值主要由车身钣金结构共振产生。

4） 基于增加支架隔振量的途径实现传递路径

改善，可有效解决车辆零部件振动传递引起的低频

轰鸣声问题，峰值噪声降低可达 11.9 dB（A）。
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图 16　改善前后车内噪声对比

Fig.16　Comparison of interior noise before and after im ‑
provement
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