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摘　要：针对某型开发中的轿车，首先建立了白车身有限元模型并进行自由模态分析，通过与模态
试验结果的对比进行模型修正，在此基础上，建立了含门窗的整车模型和车身 －声场耦合有限元模型，
并使用虚拟样机技术提取对车身的激励载荷，然后在 ＳＹＳＮＯＩＳＥ软件中进行车内低频（２０～２００Ｈｚ）噪
声预测，最后通过板件贡献分析找出对车内噪声主要峰值贡献较大的板件并进行结构改进，计算表明取

得了良好的降噪效果。该文的研究内容为新车型开发中的降噪设计提供了可借鉴的方法。
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　　随着人们生活水平的提高，顾客对汽车的振动和

噪声特性提出了更高的要求。新车型开发过程中，传

统的设计方法需要反复试制样机和进行试验，研发成

本高、周期长，无法适应瞬息万变的市场需求。更重要

的是，在开发过程中不能预测整车的噪声特性，等到噪

声问题出现后，再来采取降噪措施，不但降噪效果有

限，而且改动成本往往很高。因此，对于汽车的噪声问

题，在新车型开发过程中，如果能实现对噪声的预测、

噪声诊断和噪声品质优化，将具有非常大的价值［１］。

笔者主要应用有限元分析的方法，实现了在设计阶段

对某型开发中的两厢轿车车内低频噪声（２０～

２００Ｈｚ）进行预测，并利用板件声学贡献分析技术确定

对车内噪声影响较大的板件，从而指导车身结构改进，

取得了良好的降噪效果，探索出一种在新车型开发阶

段进行车内低频噪声预测和控制的有效方法。

１　车内噪声预测

汽车车室构成封闭空腔，形成一个声学系统。车

身结构可视为弹性体，车室空腔的声压变化会激励车

身壁板的振动，而车身壁板的振动又会通过对邻近空

气的压迫而改变车室的声压，形成结构与空气相互作

用的声－固耦合系统［２］。车身与车室空腔组成的耦

合系统，在发动机悬置和悬架简谐激励力载荷作用下，

车身壁板产生振动，并压迫周围空气形成室内声压。

１．１　白车身模型建立及修正
建立准确的有限元模型是取得可靠分析结果的前

提。笔者研究车型是承载式车身，白车身主要由板件

冲压焊接而成，因此采用壳单元离散化车身。由于车

身冲压件结构很复杂，还必须对原白车身结构作适当

的简化，忽略包括小的倒圆、螺栓、小孔、附加件等。车

身板件通过点焊连接，考虑到建模的规模，按实际的焊

接关系将所有零件之间需要焊接的两条边缝合成一条

边。选取单元长度２０ｍｍ，最后得到的白车身有限元
模型，包括６０９８０个壳单元，５８６０４个节点。

采用Ａｎｓｙｓ软件中的子空间（Ｓｕｂｓｐａｃｅ）法计算了

白车身在自由状态下的固有频率和振型，通过与试验

结果的对比调整部分板件之间结合面的连接刚度，修

正模型的动力学特性［３］。利用最后修正的模型进行

模态分析，提取计算结果中与实验模态相对应的前９
阶固有频率。结果对比如表１所示。



表１　实验模态与计算模态固有频率的对比

阶数 实验结果／Ｈｚ 计算结果／Ｈｚ 相对误差／％

１ ３２．４ ３１．５ －２．８

２ ３５．７ ３６．４ ２．０

３ ４７．０ ４５．０ －４．２

４ ５１．４ ５３．７ ４．５

５ ５３．３ ５２．６ －１．３

６ ６２．１ ６１．６ －０．８

７ ６５．４ ６６．２ １．２

８ ６６．６ ６５．９ －１．１

９ ７０．９ ７０．５ －０．６

从表１可以看出，计算值总体上偏小，这主要是由
于模型简化引起的，但与实验结果的偏差都在５％以
内，说明建立的有限元模型精度较高，可以作为后面进

一步研究的基础。

１．２　声－固耦合系统的建立
笔者拟在专业噪声分析软件 ＳＹＳＮＯＩＳＥ中进行车

内声场预测，其要求建立耦合系统时，声场、结构模型

在耦合面上的节点完全一致。首先建立耦合系统的结

构模型，方法是：在白车身有限元模型的基础上，封闭

前风挡、车门等，使车室成为封闭的空腔，与声场单元

大小对应，取结构单元长度６０ｍｍ，得到的耦合结构模
型包含１９８７２个壳单元，如图１所示。

图１　耦合系统的车身结构模型

建立耦合系统声场模型时，利用结构模型中与车

室空气接触的板件所形成的封闭空腔，从板件的壳单

元向空腔内部拉成四面体单元，就得到耦合系统的声

场有限元模型。其中取声场单元长度６０ｍｍ，可以保
证分析频率范围内，每个波长至少有６个声场单元。
由于声场单元是由结构壳单元拉成的，所以耦合系统

在耦合面上的节点是完全一致的，可以保证声场、结构

准确无误的耦合。

将声场、结构模型分别导入 ＳＹＳＮＯＩＳＥ中，通过
Ｍｏｄｅｌ／Ｌｉｎｋ命令，选择声场与结构相接触的表面作为
耦合面，便得到声场－结构耦合模型。
１．３　车身激励载荷

车身板件在外载荷的激励下产生振动并向车内辐

射噪声。笔者同时考虑发动机和路面的激励，它们分

别通过发动机悬置和悬架支点传递到车身。由于所研

究的车型处于设计阶段，显然无法通过试验方法得到

激励力载荷。笔者利用虚拟样机技术，使用 ＡＤＡＭＳ
软件模拟并提取在不同车速下，发动机悬置激励载荷

和样车在Ａ级路面上挂三档行驶时４个悬架支点处
的力载荷。

１．４　车内耦合声场分析
在ＳＹＳＮＯＩＳＥ中计算声 －固耦合模型，既可以在

物理坐标系中进行，也可以在模态坐标系中进行（模

态叠加法）。在模态坐标系中的计算利用了已有的模

态结果进行解耦，较其他方法节省大量的计算时间。

但该方法要求求解之前声模型和结构模型都必须具备

模态结果。对于声学模态，可以利用声场模型计算得

到。对于结构模态，由于风挡、门窗对车身均有一定的

加强作用，特别是前风档、背门，有可能是主要的噪声

辐射区域［４５］。所以，为了提高车内噪声的预测精度，

耦合系统的结构模态应该包含风档和门窗的影响。

在白车身模型的基础上，添加风挡和门窗。其中，

风挡、门窗玻璃与周围板件采取刚性连接；车门与车身

连接的门铰链处建立刚性区域，并通过节点间的约束

方程建立铰链；车门与门框的接触使用弹簧单元来模

拟密封条的作用。最后得到的整车有限元模型（如

图２）在 Ａｎｓｙｓ中计算其结构模态，并通过 ＳＹＳＮＯＩＳＥ
中的命令：Ｉｍｐｏｒｔ／ＭｏｄｅｌＲｅｓｕｌｔｓ／Ａｎｓｙｓ将模态结果插
入到图２所示的结构模型上。

图２　含门窗的整车有限元模型

通过以上步骤得到了包含模态的声 －固耦合系
统，便可以在 ＳＹＳＮＯＩＳＥ中使用模态叠加法计算车内
噪声，将发动机悬置和悬架激励力载荷加在结构模型

对应位置上，并设置车内吸声系数和模态阻尼（取０．１
和０．０１），计算２０～２００Ｈｚ室内的声压。提取了２个
参考测点在不同发动机转速 ｎ下的声压级 Ｌｐ，如图３
所示。

图３中两曲线分别表示车身在不同载荷作用下两
测点的声压级。可以看出：

１）在两载荷共同作用下，车内测点声压级总体变
化趋势是随发动机转速升高而增大，到４７５０ｒ／ｍｉｎ趋
于平缓。但在转速为２０００和４２５０ｒ／ｍｉｎ附近时，有
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图３　参考测点声压级曲线

明显的共振峰。

２）在转速４７５０ｒ／ｍｉｎ以内，发动机载荷引起的测
点声压级起主要作用，共振峰亦主要是由其激励产生

的；４７５０ｒ／ｍｉｎ以上的高速区域，悬架载荷对测点声
压级起主要作用。

３）在发动机常用转速３０００～４５００ｒ／ｍｉｎ的范围内，
前排声压级高于后排；其它转速前排声压级比后排低。

在发动机转速 ２０００ｒ／ｍｉｎ时，二阶激励频率为
６６．７Ｈｚ，刚好与第一阶声场模态频率（６４．７Ｈｚ）和白
车身结构模态六、七、八阶（６２．１、６５．４、６６．６Ｈｚ）很接
近，因而产生空腔共鸣，出现明显共振峰；在发动机转

速３０００～４５００ｒ／ｍｉｎ范围内，其二阶激励频率为
１００～１５０Ｈｚ，此时第二、三、四阶声场模态（１１２．９、
１２９．４、１４５．９Ｈｚ）对车内噪声影响较大，观察这几阶振
型，发现后排座相对前排更靠近节线位置，这是该转速

范围内前排声压级高于后排的主要原因。

以上的分析表明，车内噪声在发动机转速约为

２０００ｒ／ｍｉｎ（三档车速约３８ｋｍ／ｈ）和４７５０ｒ／ｍｉｎ（三
档车速约８９ｋｍ／ｈ）时会出现明显共振，而这两个车速
均是较常用的车速，会严重影响该车乘坐舒适性。有

必要进一步找出引起共振原因并加以改进。

２　车身板件贡献分析

在小压力扰动情况下，可以认为声学方程是线性

的，因此可以在输入（机械结构表面处的振动）和输出

（声场中某点处的声压）之间建立线性关系。如果将

结构表面离散成Ｎ个有限单元，这种输入和输出的关
系可以表示为

ｐ＝［ＳＡＴＶ（ω）］
Ｔ［ｖｎ（ω）］＝

　　
Ｎ

ＳＡＴＶ，ｉ（ω）·ｖｅ，ｉ（ω）［ｃ１］＝
Ｎ

ｐｅ，ｉ（ω）， （１）

式中：ＳＡＴＶ（ω）为角频率 ω时板件声传递向量；ｖｎ（ω）
为角频率 ω时结构表面法向振动速度；ＳＡＴＶ，ｉ（ω）为
［ＳＡＴＶ（ω）］的元素，表示角频率 ω时单元 ｉ的声传递
向量；ｖｅ，ｉ（ω）为角频率ω时单元ｉ的法向速度；ｐｅ，ｉ（ω）
为角频率ω时单元ｉ的声贡献矢量。

通过声传递向量（ＳＡＴＶ），将声场中某点处的声压与
模型网格的振动速度之间建立了联系，ＳＡＴＶ的物理意义
可以理解为单元在特定频率下的单位法向振动速度在

声场中某点上引起的声压。式（１）表明，一点的声压为
各单元在该点声压贡献的矢量和，而各单元声学贡献为

该单元ＳＡＴＶ与单元法向速度之点积。因此，只要求出所
有单元的声传递向量和法向速度，就能得到各单元的声

压贡献量。板件对声场中某点的声压贡献量是板件所

包含的所有单元贡献量的矢量和，可表示为：

ｐｃ＝ｐｅ，ｉ（ω）。 （２）

为了量化每个板件对车内噪声的贡献程度，引入

板件声学贡献系数的概念，表示在场点声压方向上板

件产生的声压与场点总声压的比值，可表示为

Ｒｃ＝Ｒｅａｌ
ｐｃ·ｐ

ｐ ∧( )２［ｃ２］，
式中：ｐ为场点声压ｐ的共轭复数；Ｒｅａｌ（）表示取（）
的实部［６］。

当板件声学贡献系数为正数时，表示板件对场点

声压贡献量与总声压的相位差小于９０°，即贡献为正，
正的声学贡献意味着场点总声压随该板件振动速度的

增大而升高。当板件声学贡献系数为负数时，意味着

场点总声压随该板件振动速度的增大而降低。声学贡

献系数绝对值非常小的区域称之为中性贡献区域，其

对场点声压影响很小。在进行噪声控制时，主要应采

取措施减小正贡献系数较大的板件的振动，就能有效

地降低车内噪声。因此，为降低噪声而在结构修改之

前识别板件声学贡献系数的大小是特别重要的。

根据车内声场计算的结果，笔者针对共振峰较大

的几个发动机转速２０００、４２５０、４７５０ｒ／ｍｉｎ进行板件
贡献分析。可按如下几步进行：

１）计算车室的声传递向量（ＳＡＴＶ）。其中ＳＡＴＶ的计
算频率为各共振峰峰值声压频率。场点位置与图３中
两测点位置相同。

２）导入车身各单元的法向振动速度。根据声场
计算的结果，用 Ｅｘｐｏｒｔ／Ｄｉｓｐｌａｃｅｍｅｎｔ命令将车身所有
节点的位移导出，然后用 Ｍｏｄｅｌ／ＶｉｂｒａｔｉｎｇＰａｎｅｌ／ＦＥＡ
命令将位移插入到 ＳＡＴＶ模型对应节点上，导入时软件
自动将位移值转换成单元法向的速度值。
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３）将围成车室声场的壁板定义成不同的板件。
根据车身结构特点和所关注的振动板件，通过在 ＳＹＳ
ＮＯＩＳＥ中定义选择集（ＳＥＴ），将壁板分成２１块板件。

最后得到不同转速下，车内各板件在特定频率处

的声压贡献系数 Ｒｃ，图４－５中分别列出了发动机转
速为２０００和４７５０ｒ／ｍｉｎ时的声压贡献系数。

１．后门顶部；２．地板前部；３．地板中部；４．地板后部；５．地板尾部；６．顶棚前部；７．顶棚后部；８．背门；
９．左前门；１０．左后门；１１．右前门；１２．右后门；１３．前风挡；１４．背门加强板；１５．左后立柱；１６．右后立柱；

１７．其余部分；１８．右前立柱；１９．左前立柱；２０．前围；２１．仪表板
图４　转速２０００ｒ／ｍｉｎ时各板件的声压贡献系数

板件编号同上

图５　转速４７５０ｒ／ｍｉｎ时各板件的声压贡献系数

　　从图４可以看出，在转速２０００ｒ／ｍｉｎ下，６６．７Ｈｚ
时对测点ＦＬ正贡献最大的是板件２、３（地板前部、中
部）；对测点 ＲＬ正贡献较大的是板件 １３（前风挡）；
１３３．３Ｈｚ时板件２、３（地板前部、中部）对两测点正贡
献均较大。从图 ５可以看出，在转速 ４７５０ｒ／ｍｉｎ，
７４Ｈｚ时对测点ＦＬ正贡献最大的板件为５（地板尾部、
行李箱部分）；１５８．３Ｈｚ时对测点 ＦＬ正贡献最大的板
件为２（地板前部），其中板件３、５、６、７、１３（地板、顶棚
和前风挡）也是正贡献较大的区域；对测点ＲＬ正贡献
较大的板件主要是２、１３（地板前部和前风挡）。

通过对３个转速下特定频率处各板件的声压贡献

系数的综合分析，可以得出结论：对车内噪声影响较大

的板件主要是地板前部、中部、尾部、前风挡和顶棚前

部。如果采取措施减小这些部位的板件的振动，就可

以有效地降低车内噪声。

３　结构改进

针对声压正贡献较大的板件，笔者尝试采取增加

局部刚度，隔振的方法来减小板件的振动。提出以下

改进措施：

１）在正贡献较大的部位，包括前地板通道、中地
板左侧、地板尾部上焊接Ｕ形截面的加强筋。
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２）适当增加顶棚前横梁、前立柱和仪表盘的厚
度，以增大顶棚前部的刚度和前风挡的连接刚度。

３）原结构后地板横梁与后地板是直接焊接在一起
的，而后悬架激励载荷就作用在后横梁附近，在未采取

任何隔振措施情况下，振动很容易通过横梁传递到后地

板。因此，在后横梁与后地板之间增加橡胶隔振垫（使

用弹簧单元模拟），以减弱传递到后地板的振动。

在采取以上改进措施后，在相同条件下对车内耦合

声场进行计算，图６为改进前、后参考点的声压级曲线。
不难看出，结构改进后参考测点声压级在大部分转速下

都明显降低，特别是在共振峰较大的转速 ２０００和
４７５０ｒ／ｍｉｎ附近，声压级有较大的降低，Ａ计权声压级一
般降低４ｄＢ以上。可见，所提出的改进措施取得了较好
的降噪效果。

图６　改进前后声压级曲线

４　结　论

针对新开发的某型轿车，主要利用有限元分析方

法对其进行车内低频噪声预测和控制，计算表明所提

出的改进措施取得良好的降噪效果。通过前面的分

析，可以得出以下结论：

１）通过对比试验模态和有限元模型计算模态结
果，调整焊接面的连接刚度以逐步修正有限元模型，可

以得到精度较高的车身有限元模型。

２）建立车身－车室空腔的有限元耦合模型，并利
用虚拟样机技术提取车身激励载荷，然后在 ＳＹＳ
ＮＯＩＳＥ中进行耦合声场分析，可以预测各种工况下车
内的声压分布情况。

３）在进行车内声场分析的基础上，利用板件贡献
分析技术可以快速找到对车内噪声影响较大的板件，

为结构改进提供指导。

笔者所提出的一系列分析步骤和方法，可以实现

在设计阶段对车内低频噪声进行预测，并为车身结构

改进提供指导，对提高新车型的开发效率和开发质量

有重要参考价值。
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