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系统级不平衡量引起的车内轰鸣噪声分析与控制
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摘要：由于仅控制传动轴不平衡量不能有效控制车内轰鸣噪声，系统级不平衡量的识别方法
被应用到整车约束状态的问题分析中。文中通过噪声信号的阶次分析，确定车内严重轰鸣声来自
于后传动轴的１阶旋转阶次；介绍在整车约束状态下系统不平衡量辨识的作图法，并将三点质量
法、四点质量法２种解析法应用到整车系统的不平衡分析中，对３种方法的优化效果进行对比分
析，证明解析法的精度和效率优势；基于解析法的结论对问题车辆的系统不平衡量进行优化，轰鸣
噪声声压级峰值由７２．５ｄＢ（Ａ）降至６８．５ｄＢ（Ａ），优化效果明显。

关键词：汽车；车内轰鸣声；噪声控制；传动轴系统；不平衡量
中图分类号：Ｕ４６７．４９３　　　　　　　文献标志码：Ａ　　　　　　　文章编号：１６７１－２６６８（２０２２）０６－０００６－０５

　　随着汽车工业的不断发展与进步，乘客对车辆
舒适性的要求越来越高，车辆传动系统的问题越来
越受到关注。汽车传动系统是连接动力总成和驱动
桥、车轮的关键枢纽，尤其是对于后驱或四驱车型，
由于传动系统的结构和工作特性，其动不平衡量是
影响整车高速振动噪声性能的重要因素之一。

陈清爽等研究了汽车传动系的动平衡测试和控
制方法，通过对系统动平衡影响因素的分析，提出从
部件不平衡、装配等方面进行系统不平衡控制，改善
传动系统不平衡引起的ＮＶＨ（噪声、振动与声振粗
糙度）问题。许超楠研究了传动轴动平衡精度的影
响因素，提出通过降低传动轴质量、采用等速万向节
及轻重点匹配的方法来提升传动轴动平衡精度，降
低传动轴１阶能量，改善车内噪声。吴昱东等通过
传动轴异响整车道路试验和传动轴异响台架试验，
对转速波动率、中间支撑吊耳处振动加速度及轴管
径向跳动量３个传动轴振动进行评估，建立了传动
轴引起的车内异响与传动轴振动评估量之间的关
联，并提出了在台架上进行传动轴异响测试的方法。
运伟国等使用ＯＤＳ（工作变形分析）方法分析认为
在某常用车速或转速下车辆异常抖动的致因为传动
轴动平衡量超标。目前对于传动轴系统动平衡引起
的ＮＶＨ问题，主要是针对传动轴本身特性或增加
隔振或吸振器方式进行研究分析，然而对于系统动
平衡问题，控制单一零部件已无法解决。本文针对
某款处于开发阶段车型的车内轰鸣噪声，通过阶次
分析确定其产生原因，针对仅控制传动轴不平衡不

能完全解决轰鸣噪声的难题，介绍３种系统动平衡
分析方法并进行对比分析。

１　问题说明与分析
１．１　问题说明

某款处于开发阶段的四驱车型，在发动机转速
为１８００～２１００ｒ／ｍｉｎ时车内存在严重的轰鸣噪
声，且多个挡位均存在该问题，亟待优化。
１．２　整车噪声测试与分析

针对上述问题进行整车状态振动噪声测试。在
驾驶室司机右耳布置传声器（见图１），变速器处于
五挡工况下，跟踪发动机转速进行１５００～２７００
ｒ／ｍｉｎ缓加速测试，得到司机右耳总声压级及阶次
声压级（见图２）。由图２可知：总声压级在转速为
１８００～２１００ｒ／ｍｉｎ时明显增加，同时可听到明显
的轰鸣噪声；发动机的１．１９阶最明显，在１８００～
２１００ｒ／ｍｉｎ内同样存在明显的声压级增加，接近总
声压级，常见的２阶、４阶和６阶则远离总声压级，
问题分析集中在五挡工况下１．１９阶的排查和控制。

图１　司机右耳传声器布置

６
　　　　　公　路　与　汽　运　　　　　　　　

　　　　　　　　犎犻犵犺狑犪狔狊＆犃狌狋狅犿狅狋犻狏犲犃狆狆犾犻犮犪狋犻狅狀狊　　　　　　总第２１３期　



图２　司机右耳总体及阶次声压级

１．３　传动系统噪声测试与分析
该车型搭载的四缸发动机主要激励为２阶，

１．１９阶排查需考虑传动系统。开发车型的纵置四
驱传动系统见图３，纵置发动机通过变速器将扭矩
传递给分动器，分动器将扭矩分别传递给前后传动
轴，并进一步通过前后传动桥和半轴传递到车轮。
考虑到问题发生在２Ｈ模式（后驱模式），只需考虑
后传动轴传递路径。

图３　纵置四驱传动系统示意图

再次进行后桥壳体振动测试，传感器布置见图
４，变速器挡位分别处于三挡、四挡、五挡（多个挡位
测试可为数据分析提供更多信息，防止出现识别失
误）时的测试分析结果见图５。由图５可知：三挡存
在０．７阶次振动频谱，四挡为１阶，五挡为１．１９阶。

图４　后传动桥壳体振动测试

图５　各挡位轰鸣噪声所在阶次分析
后传动轴１阶旋转阶次与问题阶次的对应关系

见表１。由表１可知：三挡、四挡、五挡的理论１阶
旋转阶次分别为０．７阶、１阶和１．１９阶，与问题阶次
相符，因而确定轰鸣噪声来自于后传动轴的理论１
阶旋转阶次。
表１　后传动轴１阶旋转阶次与问题阶次的对应关系
挡位 传动比 理论１阶旋转阶次 问题阶次
３ １．４３６ １／１．４３６＝０．７０ ０．７０
４ １．０００ １／１．０００＝１．００ １．００
５ ０．８３８ １／０．８３８＝１．１９ １．１９

１．４　传动轴不平衡量的控制和对比测试
传动轴１阶激励过大的一般解决措施为控制传

动轴不平衡量，降低旋转激励，从轰鸣噪声的源头进
行优化控制。

表２为传动轴不平衡量优化前后车内噪声的比
较。由表２可知：传动轴不平衡量由２９ｇ·ｃｍ降低
到１５ｇ·ｃｍ后，车内轰鸣噪声略有降低，但效果不
明显，仍不可接受。

表２　传动轴不平衡量优化前后车内噪声对比

方案 传动轴不平
衡量／（ｇ·ｃｍ）

声压级峰
值／ｄＢ（Ａ）

主观评价

优化前 ２９ ７２．５ 轰鸣噪声明显

优化后 １５ ７２．１
轰鸣噪声略有降低，但
仍然较大，不可接受

２　系统不平衡量分析方法
１阶旋转频率主要由系统的不平衡量过大所
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致，而采用较小的不平衡量的传动轴后，系统不平衡
可能仍然较大。因此，问题的核心变为如何在整车
状态下进行系统不平衡量分析和测试，即控制系统
不平衡量。
２．１　系统不平衡量辨识———作图法

作图法通过作图的方式对测试数据进行后处
理，获得消除系统不平衡量所需增加的不平衡块的
质量与位置（见图６）。步骤如下：

（１）传动轴平衡面三等分。将需平衡的传动轴
平面按逆时针方向分为三等分，圆心为犗点，３个等
分点分别为犃、犅、犆，三点相差１２０°。

图６　系统不平衡量辨识的作图法示意图
（２）初始振动犃０振幅测试。保持传动轴平衡

面原状态，稳定车速和转速运行１０ｓ，在平衡面附近
的振动拾取点进行振动测试，获得传动轴１阶频率
的振动幅值。重复３组，计算３组振动幅值的平均
值，得到犃０。

（３）初始振动犃１、犃２和犃３振幅测试。分别在
犃、犅、犆点固定标准平衡块，平衡块质量为犌，稳定
车速和转速运行１０ｓ，在平衡面附近的振动拾取点
进行振动测试，获得传动轴１阶频率的振动幅值。
重复３组，计算３组振动幅值的平均值，获得犃１、
犃２、犃３。

（４）先以点犗为圆心，以犗犃为半径建立圆周，
半径犗犃的长度为犃０（犃０放大一定比例，有利于绘
图）。然后分别以犃、犅、犆为圆心，以犃１、犃２、犃３为
半径绘制３个圆周，３个圆周的交点为犗′。消除系
统不平衡量所需增加的不平衡块的质量犌０为：
犌０＝犌·犗犃／犗犗′
不平衡块布置角度θ为：
θ＝∠犃犗犗′
采用作图法可方便地获得不平衡量的大小和角

度，其精度取决于作图质量。
２．２　系统不平衡量辨识———解析法

根据不平衡机的设计原理和方法，系统不平衡

量与不平衡机支架处振动拾取点的振动相关。将不
平衡机不平衡量获取的解析方法应用到整车约束条
件下，将传动轴子系统视为不平衡机样件，而传动轴
的前后连接子系统（分动器和后桥）为不平衡机的支
架，同时考虑工程效率和精度需求，将三点质量法和
四点质量法２种不平衡机设计领域的不平衡解析法
应用到车辆开发中。相对于作图法，解析法的优势
主要为：１）避免作图误差，直接计算，效率高，重复
性好；２）直接确定不平衡量所处象限，直接读取正
确角度；３）可采用多种不平衡量提取方法，精度
可控。
２．２．１　三点质量法

三点质量法将圆周平均分为３份，分别在３个
分点位置布置已知质量的试重块，在圆周附近位置
测试１阶旋转频率的振动幅值并进行后处理。其中
振动幅值获取方法与作图法一致。根据三点质量法
原理，系统需要增加的不平衡块的质量犌０为：
犌０＝ 犌

（犃２１＋犃２２＋犃２３）／（３犃２０）槡 －１
式中：犌为平衡块质量；犃１、犃２、犃３分别为３个分点
布置质量块后的振动幅值；犃０为原始状态的振动
幅值。

不平衡块布置角度θ为：

θ＝ａｒｃｔａｎ槡３犃２２－犃２３（ ）
狊［ ］；狊＞０

θ＝ａｒｃｔａｎ槡３犃２２－犃２３（ ）
狊［ ］＋１８０°；狊＜０

９０°；狊＝０，犃２＞犃３
２７０°；狊＝０，犃２＜犃３

烅

烄

烆
式中：狊＝２犃２１－犃２２－犃２３。
２．２．２　四点质量法

四点质量法将圆周平均分为４份，分别在４个
分点位置布置已知质量的试重块，在圆周附近位置
测试１阶旋转频率的振动幅值并进行后处理。系统
需要增加的不平衡块的质量犌０为：
犌０＝ 犌

（犃２１＋犃２２＋犃２３＋犃２４）／（４犃２０）槡 －１
不平衡块布置角度θ为：
θ＝ａｒｃｔａｎ犃

２２－犃２４
犃２１－犃２３（ ），犃１＞犃３

θ＝ａｒｃｔａｎ犃
２２－犃２４
犃２１－犃２３（ ）＋１８０°，犃１＜犃３烅

烄

烆
解析法测试中需注意：１）选择合适的固定质

８ 　　　　　公　路　与　汽　运　　　　　　　　　２０２２年１１月　



量。固定质量一般取５～２５ｇ较合适，过大难以固
定，试验危险；过小则不平衡量改变较小，计算结果
精度不够。２）稳定车速和传动轴转速，目的是固定
１阶旋转频率，即保持固定的挡位，同时转速不宜过
低，一般建议汽油车大于３５００ｒ／ｍｉｎ。３）使用相
同振动加速度和位置，提高测试精度；测试３～５组，
以减小随机误差。

３　系统不平衡量分析方法的应用和对比
３．１　系统不平衡量识别的数据采集与分析

传动轴前后平衡面的定义及各自平衡面的振幅
拾取点／测试点位置见图７。前后平衡面位于靠近
十字轴万向节的传动轴侧，加速度传感器（拾取点）
布置在靠近十字万向节的分动器和后桥侧。后桥侧
加速度传感器布置见图８。

图７　传动轴前后平衡面及相应振幅拾取点布置

图８　系统不平衡量振动拾取点布置

保持整车速度为１４０ｋｍ／ｈ至少１０ｓ，分别在
振动拾取点测试获得加速度振动幅值。根据车轮型
号、主减速速比等参数计算得传动轴１阶扭转频率
为６５Ｈｚ，故每组拾取６５Ｈｚ数据。图９为后平衡

图９　后平衡面增加质量块（犆点）后的加速度频谱分析

面增加质量块（犆点）后的加速度频率分布。由图９
可知：６５Ｈｚ存在明显１阶峰值，３组测试数据中
６５Ｈｚ振动幅值分别为１．１５犵、１．１７犵和１．１６犵，平均
值为１．１６犵。

表３为后平衡面实际获得的振动加速度幅值、
配重块质量和转子半径等参数。

表３　传动轴不平衡量辨识输入数据
参数名称 参数值

振动幅值犃０／（ｍ·ｓ－２） ３．８１２
振动幅值犃１／（ｍ·ｓ－２） ５．７０４
振动幅值犃２／（ｍ·ｓ－２） １２．１４２
振动幅值犃３／（ｍ·ｓ－２） １１．３６８

配重块质量／ｇ ２０．０
转子半径／ｃｍ ３．８

基于作图法和解析法的后平衡面的不平衡量分
析结果见表４。由表４可知：１）３种方法获得的不
平衡量数值和相位总体相差不大，三点质量法和四
点质量法的结果更接近，作图法的结果与前２种方
法的结果略有差别，可能是由作图误差所致，但仍可
满足工程精度要求。２）从不平衡量大小来看，系统
不平衡量（３２．８ｇ·ｃｍ）远大于传动轴单件的不平衡
量（１５ｇ·ｃｍ），工程优化目标应从传动轴单件优化
转移到系统不平衡量优化。３）传动轴后平衡面的
控制措施为在相位角１７０．９°的位置增加８．６３５ｇ质
量块，以平衡整车工况下后传动轴与后桥的系统不
平衡量。

表４　３种方法辨识的系统不平衡量

方法 需增加的质量
块质量／ｇ

不平衡量／
（ｇ·ｃｍ）

相位／（°）
作图法 ８．３６４ ３１．７８６ １６９．５８６

三点质量法 ８．６３６ ３２．８１８ １７０．８７３
四点质量法 ８．６３５ ３２．８１２ １７０．８５５

３．２　优化系统不平衡量前后噪声对比
采用上述方法可确定传动轴前平衡面应增加

９．０５５ｇ的质量块，相位角为１５５．６°。传动轴前后平
衡面增加平衡块后，整车轰鸣噪声大幅降低，优化前
后噪声对比见表５，其中主观评价分值由４分提高
到７分（评分标准见表６）。

表５　实施系统优化方案前后噪声对比
方案 声压级峰值／ｄＢ（Ａ） 主观评价分值
优化前 ７２．５ ４
优化后 ６８．５ ７
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表６　主观评价打分标准
分值 主观感受 分值 主观感受
１ 不能忍受 ６ 可接受
２ 令人难受 ７ 好
３ 根本不能接受 ８ 非常好
４ 不能接受 ９ 优秀
５ 有待提高 １０ 非常优秀

４　结论
（１）车辆轰鸣噪声可能由多种原因引起，传动

系统的１阶扭转激励是重要的激励源，优化动力总
成本身的激励已无效，激励源的判断是轰鸣噪声分
析的基本要求。

（２）通过多个挡位分析可确定问题阶次特性，
即阶次是否跟随挡位变化，理论阶次分析与实测阶
次对应是问题确诊的关键。

（３）实车状态下１阶扭转频率是各零部件组合
系统的整体特性，分析中不能只根据经验对关键零
部件进行控制，而应从系统角度进行分析和控制。

（４）对整车状态下系统不平衡量的辨识方法有
作图法、三点质量法和四点质量法３种，其共同点是
对于振动幅值的获取，主要区别在于对振动幅值信
号的处理。作图法的劣势主要是易受作图精度的影
响；三／四点质量法避免了作图误差，四点法精度更
高，但实际工程应用中两者差别不大，均可接受。

（５）通过在传动轴前后平衡面增加相应平衡块
（前平衡面为在相位角１５５．６°的位置增加９．０５５ｇ质
量块，后平衡面为在相位角１７０．９°的位置增加８．６３５
ｇ质量块），轰鸣噪声声压级峰值由７２．５ｄＢ（Ａ）降至
６８．５ｄＢ（Ａ），车内噪声得到有效控制。

（６）未来可通过考虑前后平衡面相互耦合的方
式优化分析方法，提高辨识精度。制作整车状态下
专用系统不平衡量分析设备和固化分析流程对于工
程化应用也至关重要。总之，整车状态下系统级的
不平衡量控制是车辆集成技术的重要组成部分，需
持续研究和分析。
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