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摘　 要:噪声传递函数是控制汽车 NVH 性能的关键指标。 本文针对某车型开发中其后悬置接附点处

噪声传递函数在外界激励频率达到 173
 

Hz 时存在超标峰值的问题,建立了包含内饰车身与声腔的有

限元模型,基于 HyperMesh 软件进行前处理,并在 OptiStruct 求解器中进行模态频率响应分析。 通过

结合提升接附点动刚度与基于节点贡献量分析的传递路径优化,实现了对峰值频率的协同控制。 优

化后,该处峰值噪声成功降低 5
 

dB,达到目标值以下。 结果表明,在动刚度优化受限时,辅以传递路

径加强是一种行之有效的解决方案,为车辆开发阶段的 NVH 性能提升与问题根治提供了明确的工程

实践指导。
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Abstract:The
 

noise
 

transfer
 

function
 

represents
 

a
 

key
 

indicator
 

for
 

evaluating
 

vehicle
 

NVH
 

performance.
 

This
 

paper
 

investigates
 

the
 

excessive
 

noise
 

peak
 

occurring
 

at
 

the
 

rear
 

suspension
 

attachment
 

point
 

under
 

ex-
ternal

 

excitation
 

at
 

173
 

Hz
 

during
 

the
 

development
 

of
 

a
 

specific
 

vehicle
 

model.
 

It
 

study
 

establishes
 

a
 

finite
 

element
 

model
 

incorporating
 

the
 

interior
 

body
 

and
 

acoustic
 

cavity,
 

performs
 

pre - processing
 

using
 

Hy-
perMesh,

 

and
 

conducts
 

modal
 

frequency
 

response
 

analysis
 

through
 

the
 

OptiStruct
 

solver.
 

By
 

integrating
 

en-
hanced

 

dynamic
 

stiffness
 

at
 

the
 

attachment
 

point
 

with
 

transfer
 

path
 

optimization
 

based
 

on
 

node
 

contribution
 

analysis,
 

the
 

proposed
 

method
 

effectively
 

suppresses
 

the
 

peak
 

response.
 

Following
 

optimization,
 

the
 

peak
 

noise
 

level
 

drops
 

by
 

5
 

dB,
 

falling
 

below
 

the
 

specified
 

target.
 

The
 

results
 

confirm
 

that
 

combining
 

transfer
 

path
 

reinforcement
 

with
 

dynamic
 

stiffness
 

enhancement
 

provides
 

an
 

effective
 

solution
 

when
 

dynamic
 

stiffness
 

optimization
 

alone
 

proves
 

insufficient,
 

thereby
 

offering
 

valuable
 

engineering
 

guidance
 

for
 

NVH
 

performance
 

improvement
 

and
 

issue
 

resolution
 

during
 

vehicle
 

development.
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　 　 振动、噪声及舒适性( Noise
 

Vibration
 

Harshness,
NVH)是车辆性能的重要指标。 随着人们对汽车各

方面性能要求的提高,NVH 问题日益突出[1] 。
 

据相

关资料显示,在汽车维修问题中,NVH 问题比例高达

40%。 同样,各大主机厂对车辆的 NVH 也极为重视,
其研发投入占车辆总研发投入的 10%以上。 因此,噪
声控制已成为车辆研发过程中的重要环节。 噪声传

递函数( Noise
 

Transfer
 

Function,NTF) 是指在整车噪

声振动系统中,输出噪声结果(如驾驶员右耳处的声

压)与输入激励力
 

(如作用于车身主要接附点的激励

力)的比值[1] 。 NTF 可以直观反映车身结构传递到

车内的噪声与振动大小。 因此,在研发阶段可通过

NTF 分析来提升车身结构刚度,从而抑制传递至车内

的噪声与振动,降低整车的 NVH 风险。
本文以某车型后悬置点的 NTF 分析结果不达标

为例,利用
 

HyperMesh
 

前处理软件和
 

OptiStruct 求解

器进行 NTF[2]分析,并采用优化动刚度与传递路径的

方法[3] ,对该问题进行仿真优化。
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1　 理论基础与分析方法

车内噪声主要分为结构噪声和空气噪声两大类,
本文主要分析与优化由车身板件振动引起的结构噪

声。 发动机、增程器及路面等车内外激励,通过车身

结构、轮胎和悬架系统传递至驾驶室,引起车身板件

的振动。 该振动与车内声腔耦合,引起了板件的共

振,从而放大结构噪声,最终引起车内乘客的不满。
因此,在分析车身板件的振动时,必须考虑其与空气

等流体的耦合作用,该耦合关系可用耦合矩阵表示。
板件上的力与空气的关系式见式(1)。

F1 = -RÜ (1)
式中:F1 为板结构承受的力,N;R 为耦合矩阵;Ü 为

加速度,m / s2。
板件对流体的力的计算公式见式(2)。

F f =RTQ (2)
式中:F f 为板结构上的力,N;RT 为耦合矩阵的转置

矩阵;Q 为声压,Pa。
在车内封闭空间中,空气具有质量、刚度和阻尼

等物理属性。 声压是随时间和空间位置变化的物理

量。 将车内空间离散为 N 个微小单元,此流场中声

压波动方程见式(3)。
 

Mf P̈+Cf Ṗ+KfP= 0 (3)
式中:Mf 为流体等效质量矩阵;Cf 为流体等效阻尼矩

阵;Kf 为流体等效刚度矩阵;P 为各节点声压向量;Ṗ

为声压
 

1
 

阶导数向量;P̈ 为声压
 

2
 

阶导数向量。
 

根据车身板件的结构振动方程,将其矩阵与声腔

模型耦合,得到式(4)。
Mf P̈+Cf Ṗ

 

+KfP= -RÜ (4)
车身板件结构受到发动机、路面、传动系统、悬架

系统等内外界激励,板件的振动动力学方程见式(5)。
MsÜ+CsU̇+KsU=Fs +RTQ (5)

式中:Fs 为外界激励;Ms 为等效质量矩阵;Cs 为结构

等阻尼矩阵;Ks 为结构等效刚度矩阵;U 为结构的振

动位移,mm;U̇ 为速度,m / s。
将式(4)和式(5)组合成矩阵形式,可得车身板

件与声腔的耦合运动方程,见式(6)。
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声腔与车身板件的耦合状态,可通过 NTF 仿真

分析进行表征。 NTF 分析能有效识别车身结构在前

期设计中的不足。 目前,优化 NTF 的主要方法有以

下两种:
1)

 

找到激励源头,提升动刚度。 激励通过车身

主要接附点向车内传递,提升接附点动刚度,可有效

降低由此接附点传递至车内的激励力,从而降低振动

幅值。
2)

 

优化传递路径[4] 。 车内的结构噪声与振动由

车身板件传递至车内,并激发声腔共振。 通过对车身

板件进行贡献量分析[5] ,即可识别对 NTF 结果贡献

大的区域。 通过加强这些关键区域的结构,可优化其

结构模态并抑制振动幅值,从而降低车内噪声与振

动。 目前,车身板件贡献量分析主要采用节点贡献量

分析方法,本文采用基于流体节点的贡献量分析方法。

2　 模型建立与设置

本文以某款带内饰的车身为例,其主要组成部分

包括白车身、前挡玻璃、仪表管梁、车门、座椅和副车

架等。 将车身内饰与外饰简化为质量点形式进行建

模,车身单元网格尺寸设置为 8
 

mm,采用四边形与三

角形混合的划分方式。 焊点通过 ACMSHELLGAP 方

式模拟,焊点只赋弹性模量和泊松比。 焊缝、粘胶及

衬套分别采用 SEAM 单元、
 

ADHESIVE 单元及 BUSH
单元进行模拟。 车内的声腔模型包含车内空气和座

椅声腔,将二者网格采用共节点处理,采用四面体单

元进行离散,材料模型定义为流体属性。

(a)
 

带内饰的车身模型

(b)
 

声腔模型

图 1　 NTF 分析模型示意图
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NTF 分析模型如图 1 所示,边界条件设置为自由

状态,即不施加任何约束。 激励设置如下:在后悬置

接附点处,分别沿 X、Y、Z 三个方向施加大小为 1
 

N
的扫频激励,扫频范围为 20 ~ 200

 

Hz。 分析频率设置

如下:模型整体分析频率为
 

0 ~ 300
 

Hz,声腔模态分析

频率为 0 ~ 600
 

Hz。 激励点位于后悬置接附点,响应

点设置在驾驶员右耳位置。 模型采用模态频率响应

分析法进行 NTF 分析。

3　 结果分析与优化

分析得到后悬置接附点激励传递到驾驶员右耳

位置的 NTF 结果,将该结果曲线转化为声压级曲线,
与目标曲线进行比较(如图 2 所示),找出不符合标

准的曲线和频率区间。

图 2　 后悬置接附点 NTF 分析结果

由图 2 可知,后悬置接附点 X 向与 Y 向的 NTF
均达标;

 

Z 向在 140 ~ 180
 

Hz 频率范围内的 NTF 不达

标,峰值出现在 173
 

Hz 附近,声压级为 63. 8
 

dB(目标

值为 60
 

dB)。 因此,需对此不达标项进行优化。 目

前,行业内优化 NTF 的主要方法是对源头接附点动

刚度及传递路径进行加强。
3. 1　 动刚度分析及优化方案

对后悬置接附点进行动刚度分析[6] ,结果见表

1。 其 Z 向动刚度仅为 2
 

228
 

N / mm,比目标值(5
 

000
 

N / mm)低,故需对该接附点进行结构加强。
动刚度优化方案如图 3( b) 所示。 具体措施如

下:将后悬置接附点区域的加强件尺寸增大至 420
 

mm(长) ×150
 

mm(宽),料厚为 2. 5
 

mm;在副车架本

体下端设计凹筋加强结构,并增加一个凸型加强件,
料厚为 3

 

mm。 基于此方案, 再次进行动刚度分

析[7-8] 。 分析结果见表 1。

(a)
 

原状态

(b)
 

优化方案

图 3　 后悬置接附点优化方案示意图

表 1　 后悬置接附点动刚度

方向
目标值 /

(N·mm-1 )

优化前 /

(N·mm-1 )

优化后 /

(N·mm-1 )

变化量 /

(N·mm-1 )
提升率 / %

X 15
 

000 28
 

707 30
 

545 +1
 

838 6. 4

Y 7
 

000 51
 

312 53
 

366 +2
 

054 4. 0

Z 5
 

000 2
 

228 3
 

100 +872 39. 1

由表 1 可知,优化后的后悬置接附点 Z 向动刚度

提升至 3
 

100
 

N / mm,相较于优化前约提升了 39%,但
仍未达到目标值。 由于受结构空间限制,动刚度的优

化已达到极限,因此考虑进行传递路径加强。
3. 2　 传递路径加强

为确定传递路径的具体加强位置,先进行节点贡

献量分析。 后悬置接附点 Z 向 NTF 的节点贡献量分

析结果如图 4 所示。 分析表明,在 173
 

Hz 的峰值处,
主要贡献区域位于前围、风挡及流水槽位置。

图 4　 后悬 Z 向 NTF 在 173
 

Hz 处的峰值节点贡献量分析

根据车身实际情况,需要对前围局部位置进行加

强。 如图 5 所示,在前围中间位置增加一个垂向加强

件,其尺寸为长 300
 

mm、宽 120
 

mm、料厚 1. 2
 

mm,并
通过焊点及焊缝与前围连接。
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图 5　 前围局部加强方案

3. 3　 NTF 最终结果

结合前面提出的动刚度优化方案与通过节点贡

献量分析确定的前围加强方案,再次进行 NTF 仿真

分析。 仿真结果如图 6 所示,173
 

Hz 附近的峰值降低

至 58. 8
 

dB,下降了 5
 

dB,已低于 60
 

dB 的目标值。 同

时,整体曲线也降至目标线以下,证明该联合优化方

案切实有效。

图 6　 后悬置 Z 向 NTF 的 173
 

Hz 峰值优化结果

4　 结束语

受声腔与结构耦合作用的影响,车内噪声振动问

题十分复杂。 本文采用加强接附点动刚度与加强传

递路径相结合的方法,针对性地改善了后悬置接附点

的 NTF 性能。 通过 NTF 分析,迅速定位了因结构设计

不足而引起的车内噪声问题,并准确诊断了问题的根

源,为同类问题的分析解决提供了有效的工程指导。
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