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某微型车车内振动噪声分析及控制
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摘 要：以提高某微型车车内NVH性能为目标，通过建立声固耦合有限元模型，进行噪声传递函数分析，以车内响

应点噪声峰值为评判标准，筛选出引起车内噪声的主要危险激励频率和危险工况；进一步通过工作变形有限元分析，

确定在危险工况下振动变形最大的车身板件，即引起车内噪声的危险板件；以加装动力吸振器的方式抑制危险板件的

振动，进而降低车内噪声。试验结果表明，车内48 Hz噪声峰值降低2 dB(A)左右，满足优化要求。
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Abstract : A structure-acoustic coupling finite element model was established for a mini-vehicle. The noise transfer

function of the model was analyzed. The critical excitation frequency and working condition which caused the interior noise

were identified based on the noise peak at the specific interior response point. The body panels which had the largest

vibration deformation in the critical working condition were identified by operational deflection shape analysis. Then, the

dynamic vibration absorber was installed on the body panels so as to reduce the interior noise of the vehicle. Results show

that the interior noise peak was reduced by 2 dB(A) at 48 Hz frequency, which can meet the optimization requirements.

Key words : acoustics ; noise transfer function ; operational deflection shape analysis ; dynamic vibration absorber

一辆汽车不仅要有良好的经济性、动力性、安全

性，而且要有较好的舒适性。NVH（noise，vibration，

harshness），即噪声、振动与声振粗糙度，是乘客在车

内最直接的舒适性感受指标之一，受到越来越多的

收稿日期：2015－02－08

基金项目：2013年湖北省自然科学基金重点项目（2013CFA104）

作者简介：侯献军（1973－），男，河南新乡人，武汉理工大学

汽车工程学院，博士，教授，博士生导师。研究方

向：发动机性能与排放控制技术、汽车及发动机

CAD/CAE。

E-mail: houxj@whut.edu.cn

重视。车身主要是由板件构成，易受到外界激励产

生振动噪声。因此，研究车身结构振动对车内NVH

性能影响有重大意义 [1]。

以某微型车为研究对象，以提高其车内NVH性

能为目标，基于噪声传递函数有限元分析确定引起

车内噪声的主要工况及所对应的振动频率，通过工

作变形有限元分析确定振动较大的车身板件。并以

此为基础，运用动力吸振器抑制危险板件的振动，降

低车内噪声。

1 声固耦合理论

在车身结构受到外部激励时车身板件产生振



第35卷噪 声 与 振 动 控 制

动，构成乘员室的板件振动会引起乘员室内声腔声

压变化，进而形成车内振动噪声。车身板件结构与

声腔的声固耦合是车内噪声形成的基础，因此明确

声固耦合理论具有重要意义。

车身结构及相关部件将乘员室与外界隔开，使

得乘员室为一封闭声腔。运用有限元方法得到声腔

模型，其微分方程如式（1）

Mff p̈ +Kff p =F (1)

式中Mff为声腔质量矩阵；Kff为声腔刚度矩阵；p为

声腔某一节点声压；F为声腔受到的作用力。

以声腔为研究对象，考虑车身振动的影响，可得

声腔的微分方程

Mff p̈ +Kff p + ( )ρ0c0
2
S2s = 0 (2)

式中 S 为声固耦合矩阵；s为结构振动位移；ρ为声

腔密度；c为声音在声腔内的传播速度。

以车身结构为研究对象，考虑到声腔对其的反

作用，得到车身结构的有限元方程

Mss s+Kss s-Sp=Fs (3)

式中Mss为车身结构质量矩阵；Kss为车身结构刚度矩

阵；Fs为车身受到的外部激励力。

综合考虑车身结构与声腔的相互耦合作用，其

有限元方程可表达如下
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通过式（4）可知，若知道作用于车身的外部激励

力，则可以得到声腔内任意节点的声压 [2]。

2 噪声传递函数分析

2.1 噪声传递函数

噪声传递函数(即 Noise Transfer Function，简称

NTF)是指施加于某一个结构上的单位力在结构内

产生的声压，表示结构与内部空腔的声学相关特

性。噪声传递函数分析是研究由车身振动引起车内

噪声的重要方法之一 [3-6]。

噪声传递函数分析以车身结构与声腔组成的声

固耦合有限元模型为基础，通过在车身结构特定点

上施加相应激励来计算乘员室特定点的声压响应，

进而识别出引起车内噪声的工况及所对应的频率。

2.2 噪声传递函数模型

使用Hypermesh进行前处理，分别得到车身结

构的有限元模型和声腔有限元模型，应用 MSC.

Nastran 进行求解。通过建立头文件，“ACMODL,

IDENT”命令将结构模型和声腔模型进行耦合，得到

噪声传递函数模型 [7]。模型如图1所示。

图 1 噪声传递函数模型

2.3 边界条件

2.3.1 输入载荷

在车身与动力系统及底盘系统连接点上施加载

荷，前减振器2个接附点，前副车架2个接附点，前悬

摆臂支架 2个接附点，发动机悬置 3个接附点，传动

轴中间支架 1个接附点，推力臂 4个接附点，后减振

弹簧2个接附点，后减振器2个接附点，横向稳定杆1

个接附点，排气挂耳 5个接附点，共计 24个接附点。

分别沿着X、Y和Z三个方向施加 0～600 Hz的单位

力载荷，共计72个工况。

2.3.2 输出响应

在车内声腔中，以驾驶员右耳、中排座椅中点和

后排座椅中点为响应点，输出其声压级(A 计权网

络)，考察这三处在不同工况下的噪声水平。

2.4 危险工况的确定

随着噪声声压级的升高，人耳的舒适性也会随

之降低，因此当车内噪声的峰值高于某一值时确定

其为危险峰值，所对应的频率为危险频率，所对应的

工况为危险工况 [8]。本文根据实际测试及工程经

验，确定高于55 dB(A)的噪声峰值为危险峰值。

对NTF有限元模型进行噪声传递函数分析，分

别得到在72个工况下三个响应点的噪声曲线。图2

为发动机后悬置接附点为激励点，驾驶员右耳为响

应点的噪声曲线。图中：横坐标为激励频率；纵坐标

为驾驶员右耳处的声压级；三条曲线分别代表接附

点X、Y、Z三个方向的激励。

由图 2可知，当激励频率为 33 Hz和 48 Hz左右

时，Z 方向激励引起的驾驶员右耳处声压级分别达

到65 dB(A)和64 dB(A)，超过55 dB(A)，因此将发动

机后悬置Z方向激励工况定义为危险工况，33 Hz和

48 Hz定义为危险频率。
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图 2 发动机后悬置工况下驾驶员右耳噪声曲线

在72个工况中，对危险频率出现的次数进行统

计(由于本文所研究对象的噪声问题主要在低频，故

取频率＜60 Hz)，得到表1所示危险频率。

表 1 危险频率统计表

危险频率/Hz

30

32
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40
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48

50
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58

出现次数

0

2

3

0

0

0

0

0

0

9

0

0

0

4

0

危险频率/Hz

31
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出现次数

0

12

0

0

0

0

0

0

3

3

0

0

0

0

0

由表1可知，在72个工况中，危险频率33 Hz和

48 Hz出现的次数最多，因此，将33 Hz和48 Hz确定

为主要危险频率。由于车身受到的激励主要来自于

发动机的振动激励，而发动机 33 Hz振动频率所对

应的转速为990 r/min，48 Hz振动频率所对应的转速

约为 1 440 r/min。在实际车辆行驶中，转速 1 440 r/

min的工况相对于 990 r/min的工况使用时间更长，

对车内乘员的影响更大，因此将 48 Hz确定为需优

化的危险频率。

48 Hz 激励下的 15 个危险工况为需优化的工

况，如表2所示。

3 ODS分析

车内结构振动噪声是由组成驾驶室的所有车身

板件振动叠加而成，因此影响车内噪声的主要因素

为车身板件的振动及其声学特性。然而，在不同工

表 2 危险工况噪声峰值表 单位：dB/(A)

载荷位置及方向

前悬摆臂支架左边/Z

左后减振弹簧/X

右后减振弹簧/Y

左后减振器/Z

右后减振器/Z

左推力臂前部/Y

左推力臂前部/Z

右推力臂前部/Z

左推力臂后部/Y

左推力臂后部/Z

右推力臂后部/Z

横向稳定杆/Z

后发动机悬置/Z

第一个排气挂耳/Z

传动轴中间支架/Z

噪声峰值

60.2

66.6

61.2

66.0

62.5

56.5

64.9

57.5

57.7

63.2

58.1

66.6

64.3

61.1

68.1

况下不同车身板件的振动不同，进而对车内的噪声

贡献也不尽相同，所以，需要确定引起车内噪声的主

要车身板件。

ODS（Operational Deflection Shapes）即工作变

形，其表征的是结构在特定的工作状态下某些主要

工作频率点对应结构的相对振动形态 [9-11]。工作频

率取激励力的频率。

运用MSC. Nastran进行ODS分析，确定振动较

大的车身板件。其中有限元模型与噪声传递函数分

析模型相同，载荷位置及方向如表2所示，激励频率

为48 Hz。得到在不同工况下的ODS振型云图。

分析 48 Hz激励下 15个工况的振型云图，相较

于车身其他板件，振动最大区域主要在后背门内板，

其次为左后侧围内板。车身板件振动越大，其与驾

驶室空腔相互耦合，对车内噪声的贡献也越大，因此

将后背门内板和左后侧围内板确定为危险板件，

ODS振型云图如图3所示。

（a）后背门内板振型云图 （b）左后侧围内板振型云图

图 3 ODS振型云图

4 基于动力吸振器的车身板件减振

4.1 动力吸振器

对于车内噪声问题，可以通过抑制车身板件的

某微型车车内振动噪声分析及控制 113
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振动，进而降低向车内的振动辐射噪声。抑制车身

板件振动的方法一般有两种，一种为对车身板件进

行结构上的修改，例如增加厚度、板件起筋等；另一

种方法是在车身板件上增加装置以抑制板件振动。

相对于第一种方法，动力吸振器不改变原结构，结构

简单，故本文选择动力吸振器。

动力吸振器的原理是在原有振动系统中附加质

量弹簧振动系统 [12–14]。图4为其简化示意图。

图 4 动力吸振器示意图

其中：动力吸振器的质量为m；阻尼系数为 c；刚度为

k；主系统的质量和刚度分别为M和K。当主系统上

外部激励力的频率与动力吸振器自有频率相近时，

动力吸振器将会吸收主系统大部分的振动能量，从

而减少主系统的振动。

4.2 有限元分析

在MSC.Nastran中将动力吸振器简化为一端为

质量质点的单自由度弹簧系统。使用 springs模拟

弹簧，使用集中质量点masses模拟质量块。定义动

力吸振器的质量为 1 kg，可得动力吸振器刚度 K=

4π2f2m=94 N/mm，阻尼系统设定为0.2。根据ODS分

析结果，主要的振动板件是后背门内板和左后侧围

内板，但考虑到左后侧围内板空间布置比较复杂，实

际操作可能需要修改车身结构，且大部分危险工况

下的最大振动板件是后背门内板，因此将针对后背

门内板进行优化。将动力吸振器布置在后背门内板

振动最大的区域，如图5所示。

针对 48 Hz危险工况，对布置了动力吸振器的

模型进行噪声传递函数分析，得到各工况下的噪声

峰值，并与基础模型下的噪声峰值进行对比，如表3

所示。

由表3可知，通过增加动力吸振器，在激励频率

为48 Hz的15个危险工况中，没有工况噪声升高，在

左推力臂后部Y方向工况下，最大下降 6.4 dB(A) ，

大部分工况下降2 dB(A)左右，在仿真方面达到优化

目的。

图 5 动力吸振器布置图

表 3 优化后噪声峰值变化 单位：dB/(A)

载荷位置及方向

前悬摆臂支架左边/Z

左后减振弹簧/X

右后减振弹簧/Y

左后减振器/Z

右后减振器/Z

左推力臂前部/Y

左推力臂前部/Z

右推力臂前部/Z

左推力臂后部/Y

左推力臂后部/Z

右推力臂后部/Z

横向稳定杆/Z

后发动机悬置/Z

第一个排气挂耳/Z

传动轴中间支架/Z

优化后噪声值

56.6

62.9

59.4

60.6

58.0

50.5

61.4

56.7

51.3

59.3

56.9

62.2

61.5

58.4

66.3

前后变化值

- 3.6

- 3.7

- 1.8

- 5.4

- 4.5

- 6.0

- 3.5

- 0.8

- 6.4

- 3.9

- 1.2

-4.4

- 2.8

- 2.7

- 1.8

4.3 试验验证

由于研究目的是提高其在低速时的NVH性能，

所以试验工况为900 r/min至2 000 r/min。试验时为

减少车外噪声的影响，车窗完全关闭。

在驾驶员右耳处、中排座椅中间处、后排座椅中

间处分别布置麦克风，采集响应点的噪声值。图 6

为其布置图。动力吸振器布置在后背门内板，如图7

所示。

（a）驾驶员右耳 （b）中排座椅 （c）后排座椅

图 6 麦克风布置图

图 7 动力吸振器布置图
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使用LMS Test. Lab对采集的数据进行处理，得

到加速工况下各响应点的噪声响应曲线，如图 8

所示。

由图 8可知，未优化之前，在发动机 1 500 r/min

（发动机激励频率 50 Hz）左右三个响应点都存在噪

声峰值。这与仿真结果 48 Hz基本相符，反映了其

出现噪声峰值的工况。

（a）驾驶员右耳噪声响应曲线 （b）中排座椅中间噪声响应曲线 （c）后排座椅中间噪声响应曲线

图 8 响应点噪声响应曲线

通过在后背门内板增加动力吸振器，在所关注

的低频工况范围内，1 500 r/min左右的噪声峰值都

有所降低。前排座椅驾驶员右耳处：1 500 r/min左

右噪声峰值相对下降较小，但也达到 1 dB 左右；

1 300 r/min处噪声峰值也有大约1 dB的下降；1 100

r/min和 1 700 r/min左右噪声峰值有些许上升。中

排座椅中间和后排座椅中间处：1 500 r/min左右噪

声峰值下降比较明显，达到2 dB左右；1 700 r/min处

噪声峰值有些许上升。总体来看，与仿真结果基本

相符，达到试验目的。

5 结 语

（1）以噪声传递函数分析为基础，通过统计分

析识别出引起某微型车车内噪声的主要激励频率及

工况；

（2）运用ODS分析，确定后背门内板和左后侧

围内板为振动最大的车身板件；

（3）根据动力吸振器的工作原理，将其施加到

后背门内板振动最大的区域。通过有限元分析，大

部分工况噪声下降 2 dB(A)左右；通过试验分析，其

车内噪声峰值降低2 dB(A)左右，达到优化目标。
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