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【摘要】为解决某纯电动厢型车（VAN）多转速工况下开启空调后车内低频噪声突出、振动超标、驾乘舒适性变差的问

题，开展整车噪声、振动与声振粗糙度（NVH）优化研究。基于“源头-路径-车内接收者”传递路径分析（TPA）模型分析空调

压缩机振动传递过程，系统揭示了二级隔振系统中压缩机刚体模态与安装托架的模态耦合机理。针对由于隔振系统隔振

率较低引发的 NVH 问题，提出通过协同优化安装点动刚度和隔振器软垫刚度来实现解耦的方法，有效改善了车内振动噪

声水平。实车试验结果表明，优化后 66 Hz频率处噪声峰值下降 14 dB，主观评价可接受。
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Low Frequency Vibration and Noise Control and Research of Air 
Conditioning Compressor Based on a Certain Pure Electric VAN

Li Fangjie, Miao Lei, Zhao Fei, Song Hanyu, Sun Junzhu 
（Engineering Research Institute of Beiqi Foton Automobile Co., Ltd., Beijing 102206）

【Abstract】 To resolve the problems of prominent in-vehicle low-frequency noise, excessive vibration and 
deteriorated ride comfort of a pure-electric VAN under multiple rotational speed conditions when the air conditioner is 
turned on, an optimization study on vehicle Noise, Vibration and Harshness (NVH) is carried out. Based on the Transfer-
Path-Analysis (TPA) model of “source-path-receiver”, the vibration transfer process of the air-conditioning compressor is 
analyzed, and the modal coupling mechanism between the rigid-body mode of the compressor and the modal of the 
mounting bracket in the two-stage vibration isolation system is systematically revealed. Aiming at the NVH defects induced 
by insufficient isolation efficiency of the vibration isolation system, a decoupling method via collaborative optimization of the 
dynamic stiffness at mounting points and the stiffness of vibration-isolator rubber pads is proposed to effectively reduce 
interior vibration and noise levels. Vehicle test verification demonstrates that the peak noise at 66 Hz is reduced by 14 dB 
after optimization, and the subjective evaluation result reaches an acceptable level.

Key words: New energy vehicles, Air-conditioning compressor, Low frequency, Transfer path, 
Dynamic stiffness, Vibration isolation
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0 引言

纯电动汽车车内噪声主要源于驱动电机总成、电

动水泵、电动空调压缩机，其中电动空调压缩机对

整车噪声、振动与声振粗糙度（Noise， Vibration and 

Harshness，NVH）影响显著[1]。
电动汽车与燃油车能源系统不同，其空调系统存

在显著差异。燃油车空调压缩机直接由发动机驱动，

并通过发动机悬置进行隔振，发动机背景噪声可有效

遮蔽压缩机的运转噪声。而电动汽车空调由动力电
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池供电，压缩机通常经隔振器安装于托架，再连接至

车身。该布置方式虽灵活，但隔振设计难度较大，且

缺乏发动机噪声的掩蔽效应，导致压缩机噪声更为突

出。因此，深入探讨电动空调压缩机NVH性能，对提

升车辆乘坐舒适性、提升新能源汽车市场竞争力具有

重要意义[2-3]。
本文以某自主品牌纯电动厢型车（VAN）为研究

对象，该车型空调压缩机在独立运行状态下存在多转

速区间的振动与噪声问题。本文研究了该车型空调

压缩机的振动特性及其传递路径，结合仿真预测与试

验验证，旨在优化空调压缩机低频NVH性能，提升车

辆的驾乘舒适性。

1 问题描述

某纯电动VAN车型在开发阶段，空调压缩机转速

扫频在经过 2 500 r/min 转速带附近时产生了明显的

轰鸣声和转向盘抖动问题，在经过 3 200~4 000 r/min
转速带附近时车内产生轰鸣问题。图 1和图 2分别为

压缩机运行时测得的主驾右耳噪声时域Overall Level
图和Colormap图。
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图2 主驾右耳试测噪声Colormap图

数据表明，出现问题的压缩机频率区间为图 2中

颜色较深的区域，对应频率和转速段如下：37~45 Hz，
对应压缩机转速 2 220~2 700 r/min；52~60 Hz，对应压

缩机转速 3 100~3 600 r/min；66.5 Hz，对应压缩机转速

4 000 r/min；噪声主观评价无法接受。针对上述问题，

本文采用仿真预测与试验验证相结合的方法进行优

化整改。

2 原因分析

基于源头-路径-车内接收者模型，对试验车电动

空调压缩机的工作激励特性及传递路径展开分析[4]。
压缩机本体的振动噪声即为源头。通过测试

电动空调压缩机台架在 1 m 处的声压级确保其符合

NVH 目标要求。采取调整压缩机转速策略改善单

一频率共振问题，如跳过某段工作转速或避开特定

的结构频率。振动噪声传播路径包括空气路径和

结构路径 [5]。空气路径的噪声通常可通过在前围增

设声学包来改善，但声学包对低频振动噪声的控制

效果欠佳。结构路径的传递较为复杂，压缩机产生

的振动会经由本体及高低压油管 2 条路径传至车

身。其中，压缩机本体通过隔振系统安装于车身，

振动将借此路径传至转向盘及驾驶员人耳处。高

低压管路一端连接压缩机，另一端连接车身，振动

也会通过高低压管路的安装点传入车内。针对高

低压管路，可通过控制管路长度或采用软垫连接来

控制振动传递，而控制压缩机本体传递路径是压缩

机隔振设计的关键。

试验车的空调压缩机借助二级隔振支架安装于

托架，此托架还安装了高压配电单元（Power Distribu⁃
tion Unit，PDU）和正温系数（Positive Temperature Coef⁃
ficient Heater，PTC）加热器，且托架安装于机舱纵

梁，如图 3、图 4 所示。压缩机运转时存在多频率振

动噪声问题，经排查发现其主要通过结构路径中

压缩机本体隔振系统传入车身内部。为解决该问

题，需对该压缩机系统的振动特性及隔振理论展

开研究。

2.1 压缩机振动特性研究

汽车空调压缩机多采用轴向活塞式结构。主轴

旋转将带动驱动盘与斜盘系统同步转动。因斜盘相

对主轴有倾角，会带动半球和活塞沿轴向做周期性

往复直线运动。运转过程中压缩机内部存在多种不

平衡力，如活塞往复运动对主轴产生扭矩、斜盘与半

球接触产生的摩擦运动等。压缩机需根据车内气温

调整运转负荷，导致转速不断变化。此时，斜盘不同
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位置的活塞对斜盘的受力状态存在差异，使得斜盘、

钢球、活塞运动中的力和力矩持续改变，引发压缩机

振动。此外，活塞与气缸的往复运动不断压缩和释

放气体，内部压缩力存在突变过程，排气阀瞬间释放

也会引起较大冲击振动[6]。

图3 压缩机系统示意

图4 压缩机安装状态示意

上述不平衡力随主轴旋转进行周期变化，所产生

的激励频率可表示为：

f = n·f0 = n· N
60 （1）

式中：f为系统的不平衡力产生的激励频率，n为谐频

阶数，f0为转动频率，N为转速。

压缩机输出激励力具有以下特性：（1）压缩机内

部产生多种不平衡，这些不平衡力导致压缩机输出的

激励为扭矩；（2）随着压缩机转速的提升，输出激励频

率不断增大，易引发多频段NVH问题。

2.2 隔振理论研究

2.2.1 一级、二级隔振器

结合振动理论分析一级隔振系统和二级隔振系

统在定常激励下的隔振量。图 5为一级隔振系统和二

级隔振系统简化模型。

一级隔振系统振动方程可表示为：

M1 ẍ ( )t + C1 ẋ ( )t + K1 x1 ( )t = F ( )t （2）
式中：M1为质量，C1为阻尼系数，K1为刚度，F为外力，

x1为位移，t为时间。

一级隔振系统传递量 T 反映隔振效果，可表

示为：
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式中：ω为激励力角频率，ωM1 为固有角频率，λ为频率

比，ξ为阻尼比。
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注：f1 为激励力，fT 为传递力，K、C 分别为压缩机与隔振支架连接的
刚度与阻尼，k、c 分别为隔振支架与托架连接的刚度与阻尼，M、m
分别为压缩机、隔振支架质量。

（a）一级隔振系统 （b）二级隔振系统

图5 一级隔振系统及二级隔振系统

二级隔振系统振动方程[7]可表示为：
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二级隔振系统传递量可表示为：
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（5）
式中：ξM为压缩机阻尼比，ξm为隔振器阻尼比，μ为质

量比，α为固有频率比，ωM、ωm 分别为压缩机和隔振架

固有角频率。

根据式（3）和式（5）可得一级隔振与二级隔振系

统传递量与频率关系曲线，如图6所示。

根据图 6可得出以下结论：（1）在同一方向，二级

隔振存在 2 个共振峰，一级隔振存在 1 个共振峰；（2）
单级隔振在共振峰后，频率大于 2 倍激励与共振频

率比以后起隔振作用；二级隔振在二次共振峰后，频
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率大于 2 倍激励与共振频率比后起隔振作用；（3）二

级隔振方案越过共振峰后的下降斜率大，在高频区隔

振效果优于一级隔振，但低频区间受隔振系统刚度、

安装点位置、空间布置及隔振支架材料等因素影响，

使得低频隔振设计难度大于一级隔振；（4）降低橡胶

刚度有利于提高隔振量。
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图6 压缩机系统传递量

2.2.2 隔振系统

隔振系统的隔振效果取决于系统刚度。通常，隔

振系统两边各设置一个支架，一个与动力装置相连接，

另一个与车身或车架相连接。支架-隔振器-支架组成

了隔振系统，是振动传递的通道，如图7所示。将支架

视为有一定刚度的硬弹簧。隔振系统的刚度不仅取决

于隔振器的刚度，还取决于支架的刚度。主动侧支架、

隔振器、被动侧支架串联总刚度为隔振系统刚度[7-8]。

主动侧支架

隔振器

被动侧支架

图7 支架-隔振器-支架串联模型

系统总刚度的计算公式可表示为：

1
K iso

= 1
Ka

+ 1
Kb

+ 1
Kp （6）

式中：K iso 为带隔振器系统刚度，Ka 为隔振系统主动

侧支架的刚度，Kb 为隔振器的刚度，Kp 为隔振系统

被动侧支架的刚度。

若系统中未设置隔振器，两侧支架直接硬连接，

则总刚度为主、被动侧支架串联刚度，可表示为：

1
K rig

= 1
Ka

+ 1
Kp （7）

式中：K rig为无隔振器系统刚度。

如果 2个隔振系统支架刚度足够大，即支架导纳

远小于隔振器导纳，则隔振器导纳
1
Kb

≫ 1
Ka

+ 1
Kp ，

系统耦合力将大幅降低。隔振量β满足以下公式：

β = 20 lg
|

|

|
||
|
|
||

|

|
||
|
|
| 1
Ka

+ 1
Kb

+ 1
Kp
|

|

|
||
|
|
||

|

|
||
|
|
| 1
Ka

+ 1
Kp

 
= 20 lg ||Ya + Yb + Yp

||Ya + Yp

（8）
式中：Ya 为隔振系统主动侧支架的导纳，Yb 为隔振器

被动侧支架的导纳，Yp隔振系统被动侧支架的导纳。

为了获得理想的隔振效果，一般要求隔振量达到

20 dB 以上，这就要求隔振器导纳为隔振系统支架导

纳的 18 倍以上，即支架刚度是隔振器刚度的 18 倍以

上。另外，支架刚度不足将导致局部结构的共振，引

发更大的车内噪声。不同隔振器刚度下的隔振量与

支架刚度水平关系如图8所示。
35
30
25
20
15
10

5

800
隔

振
量

/dB

支架刚度水平/N·mm-1

50 N/mm
100 N/mm
150 N/mm

1 0
00

1 2
00

1 4
00

1 6
00

1 8
00

2 0
00

2 2
00

2 4
00

2 6
00

2 8
00

3 0
00

75 N/mm
125 N/mm
20 dB目标线

图8 不同隔振器刚度下的隔振量与支架刚度水平关系

分析图 8可得出以下结论：（1）支架刚度水平相同

的情况下，隔振器刚度越低，隔振量越大；（2）同一隔

振器的隔振量随支架刚度变大而提高；（3）为了达到

20 dB 以上的隔振效果，以 100 N/mm 的隔振器为例，

在压缩机工作频率范围内，支架的动刚度曲线的峰值

刚度至少大于 1 800 N/mm。因此，在定义支架刚度目

标时，要综合考虑隔振器刚度。

2.3 刚体模态研究

压缩机系统类似动力总成悬置系统，一级隔振

存在 6 自由度刚体模态，二级隔振存在 12 个自由度

刚体模态（6 个压缩机刚体模态和 6 个支架刚体模

态）。压缩机在扫频时，扫频频率遇到刚体模态频

率总会共振 [3]，使用二级隔振首先要确保支架刚体

模态频率高于压缩机工作频率，避免出现更多共振

峰值。刚体模态被激发而产生振动时，传递至被动

端的振动将显著放大，进而引起车内的低频振动噪

声问题。压缩机输出的激励为绕轴扭矩，因此绕轴

转动的刚体模态更易被激发。若上述刚体模态的

频率与子系统模态或声腔模态频率接近，会引起子
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系统共振或声腔共鸣，产生更为严重的低频 NVH 问

题。

在设计刚体模态时需考虑避频及隔振量。首先，

避开常用转速范围内的激励频率，理想的压缩机刚体

模态频率应分布在压缩机最小转速频率的 1/ 2 以

下；其次，需与子系统模态和声腔模态避频；最后，

通过减小传递率可减小被动端共振峰峰值，系统隔振

量需至少大于20 dB。

2.4 问题机理仿真分析

仿真建模表明：厚度均匀且小于 5 mm 的薄板构

件采用 2D单元建模，单元平均尺寸为 10 mm；厚度大

于 5 mm的构件采用 2阶四面体单元模拟，例如压缩机

支架，单元平均单元尺寸为 5 mm；点焊采用 ACM 模

拟，螺栓采用RBE2模拟，黏胶采用 SEAM（adhesive）模

拟；PDU及PTC通过 1阶四面体单元进行简化建模，平

均单元尺寸 5 mm，通过调整密度的方法调准质量信

息；压缩机结构复杂，通过质量加转动惯量的形式建

模。压缩机衬套刚度如表1所示。

表1 压缩机衬套刚度

压缩机
支架

衬套
刚度

方向

X

Y

Z

动刚度/N·mm-1

压缩机安
装衬套

248
248
60

车身安装
衬套

282
282
34

动刚度测试条件

扫频：1~200 Hz
步长：1 Hz
振幅：±0.1 mm
预载：整车状态实际预载力

2.4.1 传递函数分析

将压缩机及安装托架系统安装至整备车身

（Trimmed Body，TB），计算从压缩机质心点到驾驶员

右耳旁及副驾左耳的噪声传递函数（Noise Transfer 
Function，NTF）曲线及压缩机质心点到托架在车身的

安装点的振动传递函数（Vibration Transfer Function，
VTF）曲线，传函激励点和 VTF 响应点如图 9 所示，

NTF及VTF响应曲线如图10和图11所示。

VTF响应点

激励点

图9 传函激励点及VTF响应点
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（a）X向激励下NTF曲线
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（b）Z向激励下NTF曲线

图10 压缩机质心点激励到耳旁响应NTF曲线
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（a）X向激励下VTF曲线
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（b）Z向激励下VTF曲线

图11 压缩机质心点激励到托架安装点响应VTF曲线

通过观察曲线，得出以下结论：（1）在NTF曲线中

可以找到问题频率峰值，表明仿真模型可以用于原因

查找及后续方案验证；（2）在 VTF 曲线中可以找到对
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应的问题频率峰值，由于VTF响应点位于压缩机安装

托架与车身纵梁安装点，表明上述峰值主要产生于压

缩机到安装托架这段路径。

2.4.2 安装点动刚度分析

试验测得的压缩机隔振系统隔振量较低，为分

析原因，对压缩机安装点的动刚度展开计算。压缩

机隔振支架在托架上设置 4 个安装点（图 12）。对各

点三向动刚度分别计算后分析得出，4个安装点的动

刚度水平几乎相同。以 3001 点为例，如图 13 所示，

其Y向动刚度较高，最低点的刚度值超过4 000 N/mm，

但 X 向和 Z 向的动刚度较低。频率为 66 Hz 时，最低

点的刚度值仅为 330 N/mm。压缩机的二级隔振器

包含 7 个衬套，其中安装于压缩机的 3 个衬套并联，

安装于车身的 4 个衬套并联，且这两部分串联。结

合表 1 中的刚度值进行计算，发现安装点的刚度水

平远未达到隔振器系统刚度的 18 倍，导致隔振量不

足 20 dB。

3004
3003

3002
3001

图12 压缩机安装点及编号

18 000
16 000
14 000
12 000
10 000

8 000
6 000
4 000
2 000

025 30 35 40 45 50 55 60 65 70 75

动
刚

度
/N·

mm
-1

频率/Hz

动刚度-X
动刚度-Y
动刚度-Z

图13 3001点三向动刚度曲线

2.4.3 模态分析

2.4.3.1 压缩机刚体模态

建立压缩机及隔振系统仿真模型，计算压缩机刚

体模态，托架安装点全约束，压缩机仿真模型如图 14
所示。

提交计算后可获得压缩机及压缩机支架刚体模

态仿真结果。压缩机支架为注塑件，质量为 0.52 kg，
其刚体模态频率较高，第一阶大于 150 Hz，已超出压

缩机转速范围，在此不予考虑。分析压缩机刚体模

态，发现其绕轴转动刚体模态刚好处于问题频率内。

为了验证仿真结果，采用锤击法实测压缩机的绕轴转

动刚体模态（采用力锤多参考激励，压缩机上面和侧

面激励 X、Y、Z 三向，带宽为 128 Hz，频率分辨率为

0.25 Hz，线性平均 5次），试验结果与仿真结果偏差在

5%以内，如表 2所示。图 15为压缩机绕X轴刚体模态

仿真及测试结果对比。

图14 压缩机系统模型

表2 压缩机绕轴转动刚体模态仿真与试验对比结果

振型

Rz

Ry

Rx

模态频率/Hz
仿真结果

43.9
50.7
66.4

试验结果

42.9
53.0
65.5

变化率/%
2.3
4.5
1.4

22.78
20.25
17.72
15.19
12.66
10.13
75.95
50.63
25.32
0
无效

模态频率66.426 72 Hz

（a）Rx刚体模态仿真结果
Z

YX

Z

Y X

Z
Y

X
Z Y

X

模态频率65.529 0 Hz
（b）Rx刚体模态试验结果

图15 压缩机系统Rx刚体模态仿真与试验对比

汽车文摘

28



汽 车 文 摘

2.4.3.2 压缩机安装托架系统模态分析

由于压缩机安装托架上同时安装 PDU和PTC，如

图16所示，其中PDU质量高达16 kg，转动惯量较大。

图16 压缩机安装托架系统模型

建立托架系统模型，将该系统安装至白车身进行

模态计算，得到托架系统的模态结果，分析发现在问

题频率范围内同样存在托架系统模态，PDU带动托架

X向晃动频率模态 38.7 Hz，PDU带动托架 Y向晃动模

态频率 53.5 Hz，PDU 带动托架绕 Y 轴转动频率模态

65.5 Hz，如图17所示。

61.580 0
54.740 0
47.890 0
41.050 0
34.210 0
27.370 0
20.530 0
13.680 0
0.684 2
0
无效

模态频率38.672 47 Hz

（a）托架X向晃动模态

模态频率53.468 20 Hz
30.570 0
27.170 0
23.780 0
20.380 0
16.980 0
13.590 0
10.190 0
0.679 4
0.339 7
0
无效

（b）托架Y向晃动模态

模态频率65.469 98 Hz
98.96
87.96
76.97
65.97
54.98
43.98
32.99
21.99
11.00
0
无效

（c）托架绕Y轴转动模态

图17 压缩机安装托架系统模态

通过仿真分析，确定该压缩机导致的多频段振动

噪声问题主要原因包括：（1）压缩机刚体模态在扫频

范围内，刚体模态被激发；（2）压缩机刚体模态和安装

托架系统模态耦合，放大了振动响应；（3）隔振软垫刚

度大，压缩机安装点刚度不足，导致隔振量较低。这

些振动传递至车内，引发多频段噪声问题，同时耦合

转向盘模态，导致转向盘抖动。

3 优化与验证

3.1 安装点动刚度优化

为提高安装点动刚度水平，基于灵敏度分析原

理，采用尺寸及拓扑优化的手段，以质量最小为目标，

以安装点 Z 向动刚度大于 2 500 N/mm 及绕 X 轴转动

模态频率大于 50 Hz，绕 Y轴转动模态频率大于 60 Hz
为约束，分别对关键板进行拓扑优化及尺寸优化[9-10]，
并根据优化结果对托架结构进行再设计。最后得到

工程化托架结构如图 18所示：（1）托架和车身安装支

架延长，并改为双层板结构，与横梁间增加螺栓连接，

同时下部增加支撑支架；（2）横梁由 L型改为 U型，三

纵梁随型更新，并在PDU中增加一根纵梁。

优化前

优化后

图18 压缩机安装托架优化前、后示意

优化后压缩机安装点动刚度大幅提高，以3001点为

例，如图19所示，其Z向最低点动刚度值为2 300 N/mm
（59 Hz），比原状态提高 7倍。托架系统模态也有一定

提高，最终实现与压缩机刚体模态避频。
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图19 优化后3001点三向动刚度曲线

3.2 隔振器软垫刚度优化

目前，试验车空调压缩机工作转速最低为

1 500 r/min ，而其刚体模态最大值达66.4 Hz。在隔振

理想状态下，压缩机刚体模态频率应低于 17.7 Hz。考

虑到耐久性能和实际位置空间，重新设计了压缩机隔
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振支架，增大了胶量以降低软垫刚度，如图20所示。采

用新隔振支架后，其最高降幅达44%（表3），有效避开优

化后的托架系统模态。优化前后隔振系统隔振率曲线

如图21所示，新支架满足的隔振量小于20 dB的要求。

优化前 优化后

图20 优化前、后压缩机隔振支架

表3 优化前、后压缩机绕轴转动刚体模态测试结果对比

振型

Rz

Ry

Rx

模态频率/Hz
原状态试验结果

42.9
50.1
65.5

优化后试验结果

25.7
30.1
36.7

变化率/%
40.1
39.9
44.0

35
30
25
20
15
10

5
015 25 35 45 55 65 75

隔
振

量
/dB

频率/Hz

优化后 优化前 20 dB目标线

图21 优化前、后隔振系统隔振量

3.3 优化方案工程化

通过对压缩机安装点动刚度及隔振器软垫刚度的

优化，提升了隔振器隔振量，并将路径中各系统的模态

成功解耦，有效降低了结构振动的传递。如图 22和图

23所示，优化后原问题频段内噪声大幅下降。其中，

66 Hz频率下的噪声峰值降低达 14 dB，经测试主观评

价结果为可接受，转向盘抖动问题也得到解决。

托架与隔振软垫的优化方案成功实现了工程化应

用。本次优化以性能提升为导向的多目标权衡，托架

在满足设计空间及工艺约束的前提下，虽小幅增加质

量导致成本上升，但显著提升了NVH性能。隔振软垫

的刚度优化通过强度校核完成实施，确保了可靠性。
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图22 优化前、后主驾右耳试测噪声Colormap图
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图23 优化前、后主驾右耳频谱图

4 结束语

本文针对某纯电动 VAN 车型压缩机振动噪声展

开深入研究，阐述了引发空调压缩机系统低频 NVH
问题的关键因素及控制方法。基于隔振理论及模态

耦合分析的避频设计原理，成功解决试验车的振动噪

声问题，显著提升了乘员的驾乘舒适性，影响系统的

关键因素如下：

（1）压缩机刚体模态控制：因本体振动特性易激

发绕轴转动的刚体模态，设计时需明确指标并严格

把控。

（2）隔振系统动刚度管控：要实现 20 dB 隔振效

果，需对两侧安装点动刚度设定指标，尤其是车身侧，

在满足动刚度水平的前提下，需避免与刚体模态共振

的峰值频率。

（3）隔振器设计要点：二级隔振器因衬套较多，系

统刚度可能高于一级隔振，设计时应参考压缩机刚体

模态；无论一级还是二级隔振，在满足耐久性的前提

下，低刚度衬套更利于提升隔振率。

（4）单一频率共振的避频策略：可通过调整压缩

机转速，如跳过某段工作转速区间，避开特定结构

频率。
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2.请按科技论文要求撰写文章摘要，摘要中文字数控制在180字左右；

3.文章必须附有公开发表的、体现本领域最新研究成果的参考文献，且在文中应标注文献引用处；

4.文章主要作者应提供其简介，包括出生年、性别、职称、学历、研究方向及技术成果等；

5.来稿的保密审查工作由作者单位负责，确保署名无争议，文责自负；

6.请勿一稿多投；

7.本刊使用网站投稿，请先登陆网站注册成功后投稿，详细投稿要求见本刊网站中“下载中心”栏的“作者指南”，

网址：http://qcjs.cbpt.cnki.net。

《汽车技术》编辑部

《汽车技术》征稿启事
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