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动力吸振器应用于车辆悬架系统的 NVH 控制
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摘要  为了降低汽车室内噪声，提高乘坐舒适性，进行了利用动力吸振器降低车内噪声的方法研究。针对某款

SUV 车型在开发过程中后排噪声超出乘客接受范围的问题，经噪声测试、主观评价并结合工作振型（operational 
deflection shape，简称 ODS）分析，确定副车架在 200~300 Hz 频段下与车身产生了较大共振耦合。提出在副车架上

增加有阻尼动力吸振器的方案，建立吸振器数学模型，通过测试吸振器固有频率以选用合适的吸振器。同时，对副

车架进行振动传递函数（vibration transfer function，简称 VTF）测试，以确定吸振器的安装位置，并通过试验验证了

该方案的有效性。研究结果表明，副车架在增加吸振器优化后，能够将后排 212 Hz 的峰值噪声降低 4 dB，在 232 Hz
降低 6 dB，同时在 200~250 Hz 频带内平均降低了 3 dB，能够起到良好的降噪效果。该方案为汽车振动噪声控制提

供了一种工程化解决思路。
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引  言

随着汽车产业的发展，乘客对车辆噪声、振动和

舒适性（noise，vibration & harshness，简称 NVH）的

要求不断提高。振动噪声问题是用户最容易发现和

感知的车辆品质的问题，也是各大车企和零部件加

工企业密切关注的问题之一［1］。通常情况下，车辆

后排的噪声问题更为突出，而悬架系统的零部件共

振问题是产生噪声的一个重要原因。吸振器可以在

某个频率范围内有效地衰减振动，而不需要改变车

辆本身的结构，已成为汽车在 NVH 优化中重要的

减振手段之一。

Shen 等［2］提出了一种具有放大机构和接地刚度

的动态减振器。Liu 等［3］ 开发一种动态吸振器和主

动悬架的 1/4 车辆数学模型， 提出一种两级优化控

制方法，以提高耦合动态吸振器⁃悬架性能。邹钰

等［4］建立了一种包含钢轨复合吸振器的车辆⁃轨道

垂向耦合振动模型，通过对复合吸振器的参数设计

确定主要影响参数，利用遗传算法得到吸振器的最

佳设计频率。Zhi 等［5］建立了车辆传动系统模型，在

驱动系统模型中增加了动态减振器，有效降低了一

定频率下的扭转共振。Martins 等［6］提出了一种将

动态吸收器的效率提高到适当频带的方法，应用鲁

棒优化方法对吸振器进行不确定性和灵敏度分析。

Zhu 等［7］开发了一种低频隔振轨道，研究了带有多动

力吸振器的低频隔振轨道的隔振性能。以上研究都

是基于系统模型或仿真来分析吸振器减振效果，而

在工程化应用中更侧重于问题的诊断排查与吸振器

和部件的匹配。

笔者针对某 SUV 车型在开发过程中存在的后

排噪声偏高问题，对其室内噪声以及悬架系统的工

作振型进行测试分析，确定问题部件。提出了增加

吸振器的优化方案，建立吸振器理论模型，并给出适

用于副车架的有阻尼动力吸振器的设计方法，将吸

振器安装在副车架上，使该问题得到较好解决。

1 试验车存在问题

1.1　车内噪声试验分析　

当试验车辆以时速为 60 km/h 进行道路测试
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时，室内噪声偏高，超出乘客接受范围。为进一步确

定车内噪声偏高的问题点，笔者采用 LMS Test.lab
软件、麦克风与采集器设备对车内前后排乘客的内

耳声压进行数据采集。车内前后排噪声测试结果如

图 1 所示。测试结果表明，前排约在 200~300 Hz、
后排约在 200~250 Hz 频段噪声明显，在 210 Hz 时

存在峰值噪声，后排噪声明显高于前排。根据上述

分析，在排除胎噪影响的基础上初步判断问题存在

点为后悬架系统。

1.2　后悬架系统 ODS分析　

ODS 分析是指被测结构在某一特定频率、特定

转速或特定时间的实际工作变形，描述的是被测结

构在实际工作激励下的受迫振动变形［8］。ODS 分析

可以直观地揭示振动源并显示悬架系统在特定频率

下的动态行为、结构的振动模式和强度［9］。

根据路噪测试的分析结果，对后悬架系统的

ODS 进行试验测试。ODS 振型结果可用于对可能

引起路噪峰值的悬架部件做进一步诊断。后悬架系

统振动激励传递路线如图 2 所示。后悬架系统中，

由转向节传递至车身的激励很大部分通过上下拉杆

和下摆臂传递至副车架，经副车架传递至车身。

200~300 Hz 频段后悬架系统 ODS 如图 3 所

示，可知副车架为产生较大振型的部件。

副车架在特定频率下的 ODS 如图 4所示。根据

测试结果，在 238 Hz时，副车架后横梁两侧与车身连

接点（如图 2（b）中A，B处及后横梁中间 C 处）的变形

较明显，振型为 z方向扭动。在 257 Hz时，副车架后横

梁有较大的振型且表现为 A，B，C处沿 z方向扭动。

综合图 3分析，确定副车架的后横梁影响最为突出。

2 优化方案

针对本试验车，考虑到改变副车架的固有模态

的可行性较差，设计并安装了一种适用于副车架的

有阻尼动力吸振器。该吸振器由质量块、橡胶块和

固定件 3 部分组成［10］。将其设计为单自由度的振动

系统，建立吸振器数学模型并进行参数设计。

2.1　吸振器原理及数学模型　

图 5 为有阻尼动力吸振器模型。其基本原理是

在目标振动系统上附加一个子系统，即弹簧⁃质量的

共振系统，通过改变 2 个振动系统的参数或关系来

抑 制 期 望 频 率 场 中 的 振 动 ，从 而 衰 减 系 统 的 振

图 1　车内前后排噪声测试结果

Fig.1　Test results of the front and rear noise in the vehicle

图 3　200~300 Hz频段后悬架系统 ODS
Fig.3　ODS of the rear suspension system at 200~300 Hz

图 4　副车架在特定频率下的 ODS
Fig.4　ODS of the subframe at specific frequency

图 2　后悬架系统振动激励传递路线

Fig.2　Vibration excitation transmission route of rear suspen⁃
sion
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动［11］。有阻尼的动力吸振器系统的强迫振动方程为
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其中：m1为主系统质量；m2为动力吸振器质量；k1为
主 系 统 刚 度 系 数 ；k2 为 动 力 吸 振 器 刚 度 系 数 ；

F0sinωt为简谐外部激励。

主系统在强迫振动时受到简谐激励的作用为
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稳态响应振幅为
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其中：Δ (ω ) = ( k1 + k2 - m 2ω2 + icω ) ×
( k2 - m 2ω2 + icω ) -( k2 + icω )2。

引入主质量系统的静位移 δst = F 0 k1，主系统

固有圆频率 ω 0 = k1 m 1 ，吸振器固圆有频率 ωa =

k2 m 2 ，质量比 μ= m 2 m 1，激励频率与主系统固有

圆频率之比 α= ωa ω 0，调谐比 r= ω ω 0，吸振器阻

尼比 ξ= c 2m 2ω 0，将主系统的振幅与静位移之比称

为动力放大系数，即

A ( r )=
-
x 1

δst
=

( )r 2 - α2 2 +( 2ξr )2

[ μr 2α2 -( r 2 - 1 )( r 2 - α2 ) ]2 + ( )2ξr
2
( r 2 - 1 + μr 2 )2

（4）

对于某一质量比 μ，存在最优调谐比为

ropt = ωa

ω 0
= 1

1 + μ
（5）

最优阻尼比为

ξopt = 3μ
8 ( )1 + 3μ

3 （6）

最小动力放大系数为

A ( r ) =
-
x 1

δ st
= ( 1 + 2

μ
) （7）

2.2　有阻尼动力吸振器设计　

基于副车架与车身激励频率吻合产生共振现

象，导致车内振感强烈并伴随轰鸣声，笔者采用有阻

尼动力吸振器进行设计。首先，根据吸振器安装位

置和吸振器尺寸，选择合适的质量比 μ，确定有阻尼

动力吸振器的质量 m。由式（7）可知，μ越大，对副

车架的减振效果就越明显。考虑到结构的可行性及

布置空间，选取 m 2 = ( 0.1~0.3 )m 1，副车架 m 1 质量

为 10.53 kg。根据文献［12］，考虑副车架的质量并

不高，选取 μ=0.1。
然后，根据最佳调谐比确定吸振器的固有频率

fa 和动态刚度 k。由于主系统固有频率 fo 在 200~

300 Hz，根据 fa=foropt，ropt = ω
ω 0

= 1
1 + μ

= 10
11 可知，

吸振器的固有频率 fa在 181.8~272.7 Hz。
k= ω 2

am 2 = (2πfa) m 2 （8）
综合分析可知，前排约在 200~300 Hz、后排约

在 200~250 Hz 频段噪声明显，且副车架的 ODS 分

析是在 200~300 Hz 之间的一组模态振型。对后排

噪声优化的同时，又能够对前排噪声起到降噪效果，

故将 fa定为该频段的中间值（250 Hz）。

3 试  验

通过调整吸振器质量块的质量和橡胶块的硬

度，使吸振器系统的固有频率与副车架的共振频率

相近，从而达到转移和消耗副车架的共振能量及降

低整车振动和噪声的目的，同时基本不影响整车的

质量和布置。有阻尼动力吸振器与后副车架匹配的

试验方案如下：①对设计的有阻尼动力吸振器进行

固有频率测试；②将选用的吸振器安装在后副车架

的不同位置并进行 VTF 测试；③确定吸振器在后副

车架的安装位置；④根据吸振器测试结果调整吸振

器规格；⑤对安装适用的吸振器进行道路 VTF 测试

和噪声测试，验证优化方案［13］。

图 5　有阻尼动力吸振器模型

Fig.5　Model of the damped dynamic vibration absorber
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3.1　吸振器固有频率测试　

固有频率的测定通常采用传递函数测试法。首

先，选择不同的激励点和测量点；然后，通过信号处理

分析，计算被测构件各个测点之间的传递函数，从而确

定固有频率［14］。常用方法包括采用激振器的随机加振

法和力锤激励构件的脉冲加振法。由于吸振器体积较

小、质量较轻，采用激振器进行测试会产生较大误差，

因此采用锤击法进行吸振器的固有频率测试。

吸振器锤击模态试验如图 6 所示。通过调整吸

振 器 橡 胶 材 料 的 配 方 ，制 作 质 量 分 别 为 1.505， 
1.175， 0.925 和 0.752 kg 的 4 种规格吸振器进行锤

击模态试验，并获得其固有频率。把动力吸振器通

过螺栓固定在特有工装台上，在质量块上方粘有 2
个三向振动传感器，用以测试其垂直 z方向的振动。

用力锤敲击质量块上表面，通过采集器测得吸振器

的频响函数。

吸振器固有频率曲线如图 7 所示。试验结果表

明，吸振器的质量越大，吸收的能量越大，减振效果

越好。但是，安装了动力吸振器后会在其他频段激

起新的峰值，吸振器的质量对新峰值的频段有很大

的影响［15］。

吸振器固有频率试验数据如表 1 所示。动力吸

振器 1 号（1.505 kg）、2 号（1.175 kg）、3 号（0.925 kg）
和 4 号（0.752 kg）的固有频率分别为 241，254，259
和 273 Hz。可见，随着质量不同，动力吸振器的固

有频率范围也随之改变，不同橡胶配方对动力吸振

器固有频率范围影响较小。由于 2 号和 3 号吸振器

的固有频率更接近理论设计固有频率，因此选择 2

号和 3 号吸振器进行试验。

3.2　吸振器安装位置确定　

在动力吸振器的设计过程中，安装位置直接影响

其减振效果，不同安装位置的动力吸振器吸振效果相

差甚远［16］。在匹配动力吸振器参数之前，首先要确定

安装位置，安装在副车架振动较大的位置能够转移更

大的振动能量［17］。根据图 3可知，副车架的振型明显，

图 6　吸振器锤击模态试验

Fig.6　Hammering modal test of vibration absorber

图 7　吸振器固有频率曲线

Fig.7　Natural frequency curve of vibration absorber

表 1　吸振器固有频率试验数据

Tab.1　Vibration absorber natural frequency test data

序号

1

2

3

4

质量/kg

1.505

1.175

0.925

0.752

锤击次数

第 1 次

第 2 次

第 3 次

第 1 次

第 2 次

第 3 次

第 1 次

第 2 次

第 3 次

第 1 次

第 2 次

第 3 次

最大频率点峰值/(g⋅N-1)
4.507
4.085
3.200
4.704
3.588
2.980
4.584
3.245
2.798
4.681
3.265
2.949

f/Hz
241.6
241.3
241.0
253.6
254.2
254.0
259.4
258.6
257.7
272.6
273.2
272.8

是否有固有频率

Y
Y
Y
Y
Y
Y
Y
Y
Y
Y
Y
Y
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且图 4 表明副车架后横梁的振型较大位置为A，B，C
点处（即后横梁的左侧、右侧、中部），故将吸振器分别

安装在副车架后横梁的左侧、右侧和中部。吸振器与

振动传感器的安装位置如图 8所示。选用 2号吸振器

安装在副车架的不同位置进行 VTF 测试，并将有无

吸振器测试结果进行对比。副车架后横梁左侧、右

侧、中部 VTF测试结果如图 9~11所示。

测试结果表明，吸振器在后副车架后横梁两侧

有更好的减振效果，安装在后横梁中部无明显效

果。选用 2 号 254 Hz 吸振器分别安装在左右两侧，

后横梁有明显的减振效果，且左侧吸振效果强于右

侧，考虑到副车架左右侧后横梁在制造上存在差异，

所以将吸振器频率提升 5 Hz，选用 259 Hz 的 3 号吸

振器安装在右侧。

3.3　道路测试验证　

为 了 验 证 动 力 吸 振 器 的 降 噪 效 果 ，将 2 号

254 Hz 和 3 号 259 Hz 吸振器分别装在后副车架后

横梁左、右侧。采用问题排查时的试验方案，以

60 km/h 的速度在同一路段对同一车辆进行副车架

边点 VTF 测试。图 12 为车内噪声测试环境。

测试副车架在有无吸振器情况下车身连接点的

振动优化情况，选用 254 Hz 吸振器和 259 Hz 吸振器

分别安装在副车架后横梁的左右侧。副车架后横梁

优化前后振幅对比如图 13 所示。

可见，选用 254 Hz吸振器可以将副车架后横梁左

侧 200~300 Hz 频段的 VTF 振幅下降约 50%；选用

259 Hz吸振器可以将副车架后横梁右侧 200~330 Hz
频段的 VTF振幅下降 50%，有利于车辆后排降噪。

图  12　车内噪声测试环境

Fig.12　In-vehicle noise test environment

图 8　吸振器与振动传感器的安装位置

Fig.8　Installation position of vibration absorber and vibration 
sensor

图 9　副车架后横梁左侧 VTF 测试

Fig.9　VTF test on the left side of the rear beam of the sub⁃
frame

图 10　副车架后横梁右侧 VTF 测试

Fig.10　VTF test on the right side of the rear beam of the 
subframe

图 11　副车架后横梁中部 VTF 测试

Fig.11　VTF test on the middle of the rear beam of the sub⁃
frame
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3.4　车内噪声测试　

测试车辆室内噪声优化前后对比如图 14 所

示。后排在 200~250 Hz 频段，噪声平均降低了

3 dB，在 212 Hz 降 低 了 4 dB，在 232 Hz 降 低 了

6 dB，后排主观能感受到噪声降低。前排在 200~
300 Hz 频段，噪声平均降低了 2 Hz，车内舒适性有

所提高。

4 结  论

1） 针对某 SUV 车型开发过程中出现的后排噪

声超出乘客接受范围的问题，运用试验测试的方法，

得到车内噪声及车辆后悬架系统的 ODS，经诊断后

得出引起车内后排噪声的原因为后副车架与车身产

生了共振耦合。

2） 提出在后副车架增加吸振器的解决方案，对有

阻尼动力吸振器建立数学模型进行理论分析，设计参

数合理的动力吸振器来抑制后副车架的共振问题。

试验结果表明，吸振器可有效改善后排噪声问题，在

后排 212 Hz 的峰值噪声降低 4 dB，在 232 Hz 降低了

6 dB，在 200~250 Hz频带内平均降低了 3 dB。

3） 提出了吸振器在悬架系统 NVH 控制应用方

案，能够高效、方便地解决汽车研发后期振动噪声优

化问题，对存在此问题的车辆其他部件提供了一种

工程化解决思路。
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