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车辆悬架中高频振动传递分析与橡胶衬套刚度优化

陈无畏　李欣冉　陈晓新　王　磊
（合肥工业大学机械与汽车工程学院，合肥 ２３０００９）

　　【摘要】　利用 ＡＤＡＭＳ与 ＮＡＳＴＲＡＮ软件建立了某微型轿车整车刚柔耦合动力学模型。通过 ＡＤＡＭＳ／

Ｖｉｂｒａｔｉｏｎ模块建立虚拟激振台，分析悬架在路面中高频段激励下的振动响应与传递特性。从提高悬架隔振性能的

角度出发，分析了底盘／悬架系统中副车架、扭转梁和橡胶衬套对整车振动的影响。采用 ＡＤＡＭＳ中的 ＤＯＥ技术对

悬架系统中几个主要连接衬套的刚度进行灵敏度分析，在 ＡＤＡＭＳ／Ｉｎｓｉｇｈｔ中对衬套刚度进行优化，通过改变衬套

刚度提高整车振动性能。仿真结果显示，地板处的垂向加速度均方根值在整个研究频率范围内由 ４７７９ｍｍ／ｓ２降

至 ４５４２ｍｍ／ｓ２，降低了 ５％。
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　　引言

悬架是汽车底盘系统的主要组成部分，作为路

面激励通过轮胎传递到车身的过渡环节，能缓冲和

吸收来自路面的振动，对整车的噪声、振动与舒适度

（ＮＶＨ）等性能有很大影响。文献［１～２］主要是利

用多体动力学的方法，在 ＡＤＡＭＳ中建立整车多刚
体动力学模型，实现了虚拟样车在软件三维路面上

的行驶，并且对汽车的平顺性进行仿真与分析。在

此基础上，对前、后悬架的弹簧刚度和减振器阻尼等

主要参数进行优化匹配，取得了不少成果。

路面不平度和动力总成是汽车 ＮＶＨ的主要激



励源。对于路面激励，按其频率范围可分为两部分：

低频下的振动激励，激励频率在 ２０Ｈｚ以下，是车辆
平顺性研究主要关心的频率范围；中高频路面激励，

激励频率大于２０Ｈｚ，主要用于研究路面激励产生的
车身高频振动和车内噪声

［３～４］
。针对以平顺性为主

要评价指标的悬架刚度、阻尼的优化匹配，主要是改

善车辆在较低频率下的乘坐舒适性。将分析范围扩

展到中高频段，研究车辆中高频段的振动传递特性，

对整车的 ＮＶＨ设计具有重要意义。
本文以某微型轿车为研究对象，从控制路面中

高频激励传递的角度出发，通过建立整车虚拟样机

模型和激振台，分析悬架系统对中高频振动传递的

影响。针对橡胶衬套的柔性连接作用和作为汽车设

计后期少数几个可以修改的设计参数
［５］
，对悬架系

统中几个主要橡胶衬套的刚度进行灵敏度分析，对

其中影响较大的衬套刚度进行优化匹配，为改善汽

车 ＮＶＨ性能提供理论指导。

１　整车刚柔耦合动力学模型建立

１１　副车架和扭转梁模态分析与柔化
所研究的某微型轿车前悬架为麦弗逊式独立悬

架，后悬架为扭转梁式半独立悬架。随着柔体系统

动力学的发展，基于刚柔耦合动力学分析的理论与

方法日益成熟
［６～７］

，本文在建立整车虚拟样机模型

　　

时，结合工程实际，充分考虑了悬架结构中副车架与

扭转梁的弹性与低阶固有模态对悬架系统振动传递

的影响，在进行动力学建模时将其作为柔性体。利

用有限元软件建立副车架及扭转梁的有限元模型，

利用 ＮＡＳＴＲＡＮ软件的求解器 ＳＯＬ１０３对其进行模
态分析，得到 ＭＮＦ模态中性文件，导入 ＡＤＡＭＳ中
生成柔性体。图１为副车架及扭转梁有限元模型。

图 １　副车架和扭转梁有限元模型

Ｆｉｇ．１　ＦＥｍｏｄｅｌｓｏｆｓｕｂｆｒａｍｅａｎｄｔｗｉｓｔｂｅａｍ
（ａ）副车架　（ｂ）扭转梁

　
副车架与扭转梁作为底盘／悬架系统的主要结

构件，前两阶的固有振动主要是扭转和弯曲，其动频

率分别为 ２２７Ｈｚ、６８２Ｈｚ和 ２５７Ｈｚ、１１７Ｈｚ，如
表１所示。该频率范围与整车低阶固有频率分离，
但对路面中高频激励的影响必须考虑。

表 １　副车架和扭转梁的模态频率

Ｔａｂ．１　Ｎｏｒｍａｌｍｏｄｅｆｒｅｑｕｅｎｃｉｅｓｏｆｓｕｂｆｒａｍｅａｎｄｔｗｉｓｔｂｅａｍ Ｈｚ

模态阶次 ７ ８ ９ １０ １１ １２ １３ １４ １５ １６ １７ １８ １９ ２０

副车架 ２２７ ６８２ ９６７ １２２ １４４ １７５ ２０８ ２２０ ２８５ ２９７ ３０６ ３３１ ３５７ ３８７

扭转梁 ２５７ １１７ １２９ ２４１ ２５９ ２８５ ２８８ ２９１ ３７９ ４８９ ４９１ ５０７ ５１６ ５４８

１２　整车虚拟样机模型建立
整车坐标系定义为：前轴中心线与汽车纵平面

交点为原点，Ｘ轴平行于地面指向车辆前进方向的
反向，Ｙ轴平行于地面指向驾驶员右侧，根据右手法
则，Ｚ轴垂直于地面指向上方。

根据微型轿车的整车几何参数、质量参数和力

学参数等，通过适当地简化，利用 ＡＤＡＭＳ／Ｃａｒ模块
将整车划分成前悬架、后悬架、车身、转向、制动、车

轮和动力总成等子系统，最后通过通讯器将各子系

统组装成整车刚柔耦合模型，如图２所示。

２　路面中高频激励确定

研究路面中高频激励对车辆的作用时，路面激

励以强迫位移的形式施加在轮胎与地面的接触

点
［３］
。路面激励的位移幅值可由路面的时间功率谱密

度函数计算得到。路面的时间功率谱密度函数为

图 ２　整车刚柔耦合模型

Ｆｉｇ．２　Ｒｉｇｉｄｆｌｅｘｉｂｌｅｃｏｕｐｌｉｎｇｍｏｄｅｌｏｆｆｕｌｌｖｅｈｉｃｌｅ
　

Ｇｑ（ｆ）＝Ｇｑ（ｎ０）ｎ
２
０
ｕ
ｆ２

（１）

式中　Ｇｑ（ｎ０）———路面不平度系数，Ｂ级路面时

Ｇｑ（ｎ０）＝６４×１０
－５ｍ３
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ｎ０———参考空间频率，ｎ０＝０１ｍ
－１

ｕ———车速，ｍ／ｓ　　ｆ———激励频率，Ｈｚ
因此，路面激励位移均方根值为

［８］

Δｒｍｓ＝ ∫
１１２ｆ

０８９ｆ
Ｇｑ（ｆ）ｄ槡

ｆ （２）

图３为汽车以 ６０ｋｍ／ｈ行驶时，通过计算得到
的中高频段的激励位移幅值图，将以正弦扫频的形

式施加在轮胎与激振台的接触点处。

图 ３　路面激励位移均方根曲线

Ｆｉｇ．３　ＲＭＳｃｕｒｖｅｏｆｒｏａｄｓｕｒｆａｃｅｅｘｃｉｔａｔｉｏｎｄｉｓｐｌａｃｅｍｅｎｔ
　

３　悬架中高频振动传递特性分析

３１　悬架振动传递分析
在实际行驶中，汽车系统是一个多输入多输出

系统，将路面激励传递过程简化为：从车轮传来的路

面激励作为子系统 Ａ的输入，子系统 Ａ与子系统 Ｂ
有多处柔性连接，子系统 Ａ的输出作为子系统 Ｂ的
输入，最终子系统 Ｂ输出的响应就是车身内部的振
动与结构噪声，如图４所示［９］

。

图 ４　路面激励传递路径示意图

Ｆｉｇ．４　Ｔｒａｎｓｆｅｒｐａｔｈｄｉａｇｒａｍｏｆｒｏａｄｅｘｃｉｔａｔｉｏｎ
　

以中高频段激励引起的车身座椅地板的加速度

为最终响应。子系统 Ａ的输出表示为
ＹＡ１＝Ｈ１１ＸＡ１＋Ｈ１２ＸＡ２
ＹＡ２＝Ｈ２１ＸＡ１＋Ｈ２２Ｘ{

Ａ２

（３）

式中　ＹＡ１、ＹＡ２、ＸＡ１、ＸＡ２———系统 Ａ的连接点１和２
的输出和输入

Ｈ１１、Ｈ１２、Ｈ２１、Ｈ２２———系统Ａ的传递函数矩阵
假设柔性连接的刚度为 Ｋ，则连接处的频率响

应函数可表示为 －ω２／Ｋ。由此，系统 Ｂ在各连接点
的响应可表示为

ＹＢ２＝［（－ω
２／Ｋ）Ｇ２２］ＸＢ２

ＹＢ３＝Ｇ３２Ｘ{
Ｂ３

（４）

式中　Ｇ２２、Ｇ３２———系统 Ｂ的传递函数矩阵
在连接点２，可以得到

ＹＡ２＝ＹＢ２
ＸＡ２＋ＸＢ２{ ＝０

（５）

最终，可以得到输出点３的响应为
Ｙ３＝Ｇ３２［Ｈ２２＋（－ω

２／Ｋ）Ｇ２２］
－１Ｈ２１Ｘ１ （６）

悬架系统与车身结构的连接点主要包括前、后

悬架减振器上端连接点，前悬架控制臂与副车架前、

后连接点，后悬架扭转梁与车身连接点，后悬架弹

簧、减振器与车身连接点，如图５所示。

图 ５　悬架系统与车身结构连接点示意图

Ｆｉｇ．５　Ｌｉｎｋｐｏｉｎｔｓｄｉａｇｒａｍｂｅｔｗｅｅｎｓｕｓｐｅｎｓｉｏｎ

ａｎｄｂｏｄｙｓｔｒｕｃｔｕｒｅ
　
假设各连接点之间为线性关系，相关系数为 １，

则整个系统的传递函数可写成

Ｈ（ｆ）＝∑ ＨＡｊ（ｆ）ＨＢｊ（ｆ） （７）

式中　ＨＡｊ（ｆ）、ＨＢｊ（ｆ）———各连接点传递的子系统
Ａ和 Ｂ的传递函数矩阵

因此，整个系统在测试点的响应可表示为

Ｙ（ｆ）＝Ｈ（ｆ）Ｘ（ｆ） （８）
式中　Ｙ（ｆ）———加速度响应

　Ｘ（ｆ）———输入激励
３２　计算结果分析

由于各连接点的力矩难以获得
［４］
，所以只考虑

３个方向的力。从表 ２可以看出，对于车身结构的
输入，在整车坐标系下，Ｘ方向的力主要由后悬架扭
转梁与车身连接点输入，Ｙ方向的力主要由前悬架
各连接点输入，Ｚ方向力主要由前悬架减振器、后悬
架弹簧与车身连接点输入。

表 ２　连接点传递力的均方根值

Ｔａｂ．２　ＲＭＳｏｆｔｒａｎｓｆｅｒｒｅｄｆｏｒｃｅｓｏｆ

ｄｉｆｆｅｒｅｎｔｌｉｎｋｎｏｄｅｓ Ｎ

连接点位置 Ｘ向 Ｙ向 Ｚ向

前悬架减振器与车身连接点 ３８１ ９６６３ ４３３２２

控制臂与副车架前连接点 ３５８ ８６８７ ２６０２

控制臂与副车架后连接点 ２３７ ２５４５ １８

后悬架减振器与车身连接点 ３９ ６４ ３３６７

后悬架扭转梁与车身连接点 １５７９ １６５６ ６１

后悬弹簧与车身连接点 ５５８ ６５ ２８６０２

　　图６描述了座椅下方地板处垂直方向加速度的
频率响应，施加激励时，以指数方式递增，曲线在较

高频率段存在３个峰值。
３３　悬架弹性阻尼元件对振动传递的影响

在路面中高频激励范围内的振动传递，前、后悬
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图 ６　座椅处地板加速度响应

Ｆｉｇ．６　Ａｃｃｅｌｅｒａｔｉｏｎｒｅｓｐｏｎｓｅｏｆｆｌｏｏｒｂｅｌｏｗｃｈａｉｒ
　
架的弹簧刚度和减振器阻尼变化对系统响应的影响

比较小。图７～８分别描述了前悬架弹簧刚度与减
振器阻尼对响应的影响。

图 ７　不同弹簧刚度下座椅处地板加速度的响应

Ｆｉｇ．７　Ａｃｃｅｌｅｒａｔｉｏｎｒｅｓｐｏｎｓｅｏｆｆｌｏｏｒｂｅｌｏｗｃｈａｉｒ

ａｃｃｏｒｄｉｎｇｔｏｄｉｆｆｅｒｅｎｔｓｐｒｉｎｇｓｔｉｆｆｎｅｓｓ
　

图 ８　不同阻尼下座椅处地板加速度响应

Ｆｉｇ．８　Ａｃｃｅｌｅｒａｔｉｏｎｒｅｓｐｏｎｓｅｏｆｆｌｏｏｒｂｅｌｏｗｃｈａｉｒ

ａｃｃｏｒｄｉｎｇｔｏｄｉｆｆｅｒｅｎｔｄａｍｐｉｎｇｃｏｅｆｆｉｃｉｅｎｔｓ
　

图９描述了使用橡胶衬套作为柔性连接和不使
用衬套连接两种情况下，系统响应的对比。从图中

可以看出，使用衬套连接时，系统在整个研究频率范

围内的响应均较不使用时要小，特别是在较高的频

率段，作用更加明显。说明衬套对控制中高频振动

传递、改善车辆 ＮＶＨ特性中起到了重要作用。因此
有必要对橡胶衬套的刚度进行匹配和优化。

图 ９　橡胶衬套连接对系统响应的影响

Ｆｉｇ．９　Ｒｅｓｐｏｎｓｅｃｏｍｐａｒｉｓｏｎｗｉｔｈ／ｗｉｔｈｏｕｔ

ｒｕｂｂｅｒｂｕｓｈｉｎｇｓ

４　橡胶衬套刚度优化分析

４１　橡胶衬套刚度灵敏度分析
在汽车开发设计的后期，大部分设计参数已被

冻结，而橡胶衬套则保留较大的调整空间
［５］
。悬架

系统中使用橡胶衬套连接有助于控制中高频振动传

递，但各处衬套以及衬套不同方向的弹性特性对振

动传递影响显然不同。通过灵敏度分析，可以找出

对振动影响最大的参数，为系统参数优化指明方向。

本文选取悬架与车身各主要连接点橡胶衬套作

为研究对象，包括：前、后悬架减振器上端与车身连

接衬套，控制臂与副车架连接前后衬套，后悬架与车

身连接衬套。

由于各衬套扭转刚度对系统响应的影响整体较

小，因此只考虑各衬套３个方向的平动刚度。
分析时以能体现车辆总的振动情况的座椅地板

处垂向加速度均方根值为目标，即

ｙ＝ＲＭＳ（ａｚ） （９）
式中　ａｚ———座椅地板处垂向加速度

由表３可以看出，对目标影响较大的参数为：前
减振器上端衬套 Ｘ向和 Ｚ向刚度，控制臂后衬套 Ｙ
向刚度，扭转梁与车身连接衬套 Ｙ向、Ｚ向刚度。

表 ３　衬套刚度灵敏度

　Ｔａｂ．３　Ｓｅｎｓｉｔｉｖｉｔｙｏｆｓｔｉｆｆｎｅｓｓｏｆｒｕｂｂｅｒｂｕｓｈｉｎｇｓ ％

连接衬套位置 Ｘ向 Ｙ向 Ｚ向

前减振器与车身连接衬套 ００８ ２５８ １５８

控制臂前连接衬套 －００９ ０１７ －０２２

控制臂后连接衬套 －０５８ １５１ －０３３

后减振器与车身连接衬套 －０７３ －０３５ －０７４

扭转梁与车身连接衬套 －０２６ －３６４ －１９６

４２　优化结果及分析
ＡＤＡＭＳ／Ｉｎｓｉｇｈｔ模块的试验设计技术，即 ＤＯＥ

（ｄｅｓｉｇｎｏｆｅｘｐｅｒｉｍｅｎｔ）技术，主要是通过合理设计试
验方案，有效控制试验干扰，在试验域内选择最有效

的试验点，用一系列的试验取得关于研究对象的尽

可能充分的信息，然后通过试验得到系统的响应值，

并利用数学统计分析的方法，对相应的试验数据进

行分析和评价，求出达到最优响应值时的试验因子

的最佳匹配。

在橡胶衬套刚度灵敏度分析的基础上，对结果

影响较大的衬套刚度进行匹配优化，直接利用

ＡＤＡＭＳ的 ＤＯＥ技术，采用响应曲面法（ＲＳＭ）作为
试验方法，选择 Ｄ＿Ｏｐｔｉｍａｌ为试验设计方式创建设
计矩阵，以车身座椅地板处垂直方向的加速度均方

根值为试验目标，试验因子选择对目标影响最大的
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５个因子。
在总共进行了 １２８次仿真试验后，采用二次模

型拟合试验因子和目标之间的关系，得到最终的回

归模型，并对该模型进行优化，可得到优化后的结

果，如表４所示。

表 ４　衬套刚度优化结果

Ｔａｂ．４　Ｏｐｔｉｍｉｚｅｄｓｔｉｆｆｎｅｓｓｏｆｒｕｂｂｅｒｂｕｓｈｉｎｇｓ

Ｎ／ｍｍ

前减振器与车身

连接衬套

控制臂后

连接衬套

扭转梁与车身

连接衬套

Ｘ向 Ｚ向 Ｙ向 Ｙ向 Ｚ向

优化前 ２４４０ １１６０ ６４６ １６００ ３５０

优化后 １９５２ ９７４ ５１７ １７１２ ３４３

　　将优化后的结果代入模型中进行仿真，分析衬
套刚度变化对车辆振动的影响。

由图１０可以看出在中高频段，衬套刚度优化后
座椅地板处的垂向加速度功率谱比优化前有所下

降。加速度均方根值在整个研究频率范围内由

４７７９ｍｍ／ｓ２降至４５４２ｍｍ／ｓ２，降低了５％。

５　结论

（１）利用 ＣＡＥ方法，建立某微型轿车的整车虚
拟样机，充分利用 ＡＤＡＭＳ软件中的 Ｖｉｂｒａｔｉｏｎ模块，
分析了悬架系统不同部件对路面中高频段激励的振

　　

图 １０　衬套刚度优化前、后加速度功率谱对比

Ｆｉｇ．１０　ＡｃｃｅｌｅｒａｔｉｏｎＰＳＤｃｏｍｐａｒｉｓｏｎ

ｂｅｆｏｒｅａｎｄａｆｔｅｒｏｐｔｉｍｉｚａｔｉｏｎ
　
动传递特性。

（２）从提高悬架隔振性能的角度出发，分析了
底盘／悬架系统中副车架、扭转梁和橡胶衬套对整车
振动的影响。根据上文的仿真结果对比可以看出，

悬架系统中弹簧刚度与减振器阻尼参数在中高频段

所起的隔振作用并不明显，而起柔性连接作用的橡

胶衬套则影响较大。

（３）悬架系统的橡胶衬套，在汽车设计时有较
大的灵活性。针对橡胶衬套刚度对整车振动的影响

进行灵敏度分析，在灵敏度分析的基础上，对影响较

大的衬套的刚度进行了优化。结果显示，地板处的

垂向加速度均方根值在整个研究频率范围内由

４７７９ｍｍ／ｓ２降至４５４２ｍｍ／ｓ２，降低了５％，验证了
衬套刚度的合理选取有助于提高悬架系统中高频振

动传递性能。

参 考 文 献

１　王国权，许先锋，王蕾，等．汽车平顺性的虚拟样机试验［Ｊ］．农业机械学报，２００３，３４（３）：２６～２８．
ＷａｎｇＧｕｏｑｕａｎ，ＸｕＸｉａｎｆｅｎｇ，ＷａｎｇＬｅｉ，ｅｔａｌ．Ｖｉｒｔｕａｌｖｅｈｉｃｌｅｒｉｄｅｃｏｍｆｏｒｔｔｅｓｔｏｎｖｅｈｉｃｌｅ［Ｊ］．ＴｒａｎｓａｃｔｉｏｎｓｏｆｔｈｅＣｈｉｎｅｓｅ
ＳｏｃｉｅｔｙｆｏｒＡｇｒｉｃｕｌｔｕｒａｌＭａｃｈｉｎｅｒｙ，２００３，３４（３）：２６～２８．（ｉｎＣｈｉｎｅｓｅ）

２　隗寒冰，邓楚南，何文波．基于 ＡＤＡＭＳ软件的汽车平顺性仿真分析［Ｊ］．机械设计与制造，２００６（７）：７５～７６．
ＫｕｉＨａｎｂｉｎｇ，ＤｅｎｇＣｈｕｎａｎ，ＨｅＷｅｎｂｏ．ＳｉｍｕｌａｔｉｏｎｏｆｔｈｅｖｅｈｉｃｌｅｃｏｍｆｏｒｔｂａｓｅｄｏｎｔｈｅＡＤＡＭＳ［Ｊ］．ＭａｃｈｉｎｅｒｙＤｅｓｉｇｎ＆
Ｍａｎｕｆａｃｔｕｒｅ，２００６（７）：７５～７６．（ｉｎＣｈｉｎｅｓｅ）

３　ＪｉＵｎＬｅｅ，ＪｉｎＫｗａｎＳｕｈ，ＳｅｕｎｇＫａｂＪｅｏｎｇ．Ｄｅｖｅｌｏｐｍｅｎｔｏｆｉｎｐｕｔｌｏａｄｓｆｏｒｒｏａｄｎｏｉｓｅａｎａｌｙｓｉｓ［Ｃ］．ＳＡＥＰａｐｅｒ２００３ ０１
１６０８，２００３．

４　ＪｏｏｎｈｙｕｎｇＰａｒｋ，ＰｅｒｒｙＧＵ．Ａｎｅｗｅｘｐｅｒｉｍｅｎｔａｌｍｅｔｈｏｄｏｌｏｇｙｔｏｅｓｔｉｍａｔｅｃｈａｓｓｉｓｆｏｒｃｅｔｒａｎｓｍｉｓｓｉｂｉｌｉｔｙａｎｄａｐｐｌｉｃａｔｉｏｎｓｔｏｒｏａｄ
ＮＶＨｉｍｐｒｏｖｅｍｅｎｔ［Ｃ］．ＳＡＥＰａｐｅｒ２００３ ０１ １７１１，２００３．

５　ＹａｎｇＸｉａｏｂｏ，ＳｕｄｈａｋａｒＭｅｄｅｐａｌｌｉ．Ｓｅｎｓｉｔｉｖｉｔｉｅｓｏｆｓｕｓｐｅｎｓｉｏｎｂｕｓｈｉｎｇｓｏｎｖｅｈｉｃｌｅｉｍｐａｃｔｈａｒｓｈｎｅｓｓｐｅｒｆｏｒｍａｎｃｅｓ［Ｃ］．ＳＡＥ
Ｐａｐｅｒ２００５ ０１ ０８２７，２００５．

６　刘锦阳，洪嘉振．柔性体的刚 柔耦合动力学分析［Ｊ］．固体力学学报，２００２，２３（２）：１５９～１６６．
ＬｉｕＪｉｎｙａｎｇ，ＨｏｎｇＪｉａｚｈｅｎ．Ｒｉｇｉｄｆｌｅｘｉｂｌｅｃｏｕｐｌｉｎｇｄｙｎａｍｉｃｓａｎａｌｙｓｉｓｏｆｆｌｅｘｉｂｌｅｂｏｄｙ［Ｊ］．ＡｃｔａＭｅｃｈａｎｉｃａＳｏｌｉｄａＳｉｎｉｃａ，
２００２，２３（２）：１５９～１６６．（ｉｎＣｈｉｎｅｓｅ）

７　张立军，张宇，赵亮．基于悬架刚柔耦合模型的汽车平顺性［Ｊ］．农业机械学报，２００８，３９（８）：２８～３２．
ＺｈａｎｇＬｉｊｕｎ，ＺｈａｎｇＹｕ，ＺｈａｏＬｉａｎｇ．Ｒｉｄｅｃｏｍｆｏｒｔｂａｓｅｄｏｎｔｈｅｒｉｇｉｄｆｌｅｘｉｂｌｅｃｏｕｐｌｉｎｇｍｏｄｅｌｏｆｓｕｓｐｅｎｓｉｏｎ［Ｊ］．Ｔｒａｎｓａｃｔｉｏｎｓ
ｏｆｔｈｅＣｈｉｎｅｓｅＳｏｃｉｅｔｙｆｏｒＡｇｒｉｃｕｌｔｕｒａｌＭａｃｈｉｎｅｒｙ，２００８，３９（８）：２８～３２．（ｉｎＣｈｉｎｅｓｅ）

８　彭辉，靳晓雄，叶武平．悬架系统对轿车车内噪声的影响预测［Ｊ］．汽车工程，２０００，２２（１）：４２～４７．
ＰｅｎｇＨｕｉ，ＪｉｎＸｉａｏｘｉｏｎｇ，ＹｅＷｕｐｉｎｇ．Ｐｒｅｄｉｃｔｉｏｎｏｆａｕｔｏｍｏｔｉｖｅｉｎｔｅｒｉｏｒｎｏｉｓｅｉｎｃｕｒｒｅｄｂｙｓｕｓｐｅｎｓｉｏｎｓｙｓｔｅｍ［Ｊ］．Ａｕｔｏｍｏｔｉｖｅ
Ｅｎｇｉｎｅｅｒｉｎｇ，２０００，２２（１）：４２～４７．（ｉｎＣｈｉｎｅｓｅ）

９　ＭｙｕｎｇＧｙｕＫｉｍ，ＪａｅＳｕｎｇＪｏ，ＪｅｏｎｇＨｙｕｎＳｏｈｎ，ｅｔａｌ．Ｒｅｄｕｃｔｉｏｎｏｆｒｏａｄｎｏｉｓｅｂｙｔｈｅｉｎｖｅｓｔｉｇａｔｉｏｎｏｆｃｏｎｔｒｉｂｕｔｉｏｎｓｏｆ
ｖｅｈｉｃｌｅｃｏｍｐｏｎｅｎｔｓ［Ｃ］．ＳＡＥＰａｐｅｒ２００３ ０１ １７１８，２００３．

９２第 １０期　　　　　　　　　　　陈无畏 等：车辆悬架中高频振动传递分析与橡胶衬套刚度优化


