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摘 要

作为实现汽车使用功能的重要结构，轿车车身的品质是关系到用户满意度的重要

因素。而白车身的振动模态特性又是车身品质的重要方面。自车身模态预示着汽车在

使用过程中车身的振动特性，低阶模态还反映车身结构的刚度特性。获取白车身结构

模态参数是进行轿车车身优化设计的前提。

课题以白车身结构模态分析为核心，研究包含以下六个方面：

(1)总结白车身计算模态分析基本方法。结合前人经验，对白车身有限元建模指

导原则加以归纳，包括几何简化合理性、网格划分质量控制和连接方式等效性三个方

面。

(2)在CATIA V5环境中建立白车身CAD模型；在Hypermesh 8．0中建立有限元仿

真模型。在Nastran 2005中计算得到模态参数。

(3)以多自由度系统复模态分析为基础，结合系统辨识理论，对白车身实验模态

分析原理进行阐述，对具体车型模态试验方案加以描述；运用LMS测试系统进行模态

试验。

(4)结合实验模态分析理论，在获取的频响函数基础上，对白车身模态参数用最

小二乘复频域法(LSCF)辅以最4,-乘复指数法(LSCE)进行估计。用频响函数综合(FRF

Synthesis)、模态置信准则(MAC)和模态参预(MP)三个指标进行模态验证，并对结

果进行分析。

(5)通过实验模态和计算模态结果的对比，得到白车身的模态参数，包括固有频

率和模态振型。 ’

(6)结合薄板声辐射理论，以顶棚声振特性优化为手段，对车身薄板结构振动描

述及优化方法进行了探讨；并以此为切入点对具体车型车内噪声进行优化研究。

通过对上述六个方面的探讨，从白车身建模到车身结构优化，形成一个较完整的

研究思路；课题着重从结构改进方面挖掘汽车减振降噪潜力，对当前国内在车身结构

动态性能优化方面的工作具有一定参考意义。

课题具有以下创新性：

(1)归纳出白车身有限元仿真精度的核心影响因素，即几何简化的合理性、网格

质量和连接方式的等效性三个方面，以此作为白车身有限元建模的指导原则。

(2)有别于前人以车身顶棚固有频率为优化变量，本课题以振型优化为手段，提

出车身薄板声振特性的统计描述方法。

关键词：白车身；建模；模态分析；车身顶棚；优化
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Abstract

As the most important structure of the automobile for realizing the using function,the

quality of car body has an important relationship、^，ith the user satisfaction．And the BIW

modal characteristic is one of the most important aspects of the Car body qualities．BIW

modal characteristic is a reflection of the vibration performance of Car body．Low steps of

modal also can be a reflection of the stiffness of the Car body sn眦nlre．Acquisition of the Car

body modal parameters is the premise of optimization design for Car body．

The subject made the BIW modal analysis as the key core of the research．，nle research

contents were included as follows：

(1)111e basic method of BIW computational modal analysis Was summarized．Base on

previous research,the induction of principles for BIW modeling methods Was made，

including rationality of geometrical simplification,normative of mesh and equivalence of

connecting methods．

(2)Completed the BIW geometry modeling in cATIA V5，and the FEM modeling in

H)rpe肌esh 8．0．The BIW modal parameters were acquired by analysis in Nastran 2005．

(3)With the basis of multi-degree of freedom system complex modal analysis and the

theory of system identification,the principle of EMA of cal"body Was described．Then the

EMA was made by using LMS testing system．

(4)Combined谢t}l the EMA theory and the FI江acquired as basis，the estimations of

the modal parameters were made by the method of LSCF assisted by LSCE．Then three

methods are used to validate modal resuits-Frequency Response Function Synthesis，Modal

Assurance Criterion，Modal Participation，and the analysis were made for the results．

(5)According the comparing of the results of EMA of FEM，the modal parameters of

the BIW were obtained，including natural frequencies and modal shapes．

(6)The description and optimization of vibration for thin panels on car body are studied

by using the method of mode shapes optimization of cal"roof base on acoustic radiation

theory ofthin panel；and the interior noise optimization of a concrete Car Was made from this

breakthrough point．

According to the discussions of the six aspects above，from BIW modeling to

body—stmcture optimization,a complete studying thought WaS formed．The potential of

vibration and noise reduction from the aspect of structure optimization was emphaticaUy

studied in the subject；it provides some kind of reference value for the dynamic performance

optimization of car-body．

Innovations involved in the subj ect as follows：

(1)111e core factors of accuracy of BIW modeling were concluded，including rationality
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of geometry simplify method，the quality of mesh,the equivalence of connecting method；

111ey are regarded as the guiding principles of BIWmodeling．

(2)Being different from the previous research that using the vibration frequency as the

optimizing variable，the modal shape optimizing method were introduced in the paper．And

the statistical description method of thin panel vibration was introduced．

Keywords：Body in White；Modeling；Modal Analysis；Car roof；Optimization
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’ 第一章绪论

1．1研究背景及意义

随着汽车工业的发展，汽车企业之间的竞争也愈演愈烈，纷纷加紧新车型的开发

以投放市场。据统计【1】，2010年，我国汽车产销均突破1800万辆，同比增长32．37％，

蝉联全球第一!汽车正在走迸中国千家万户老百姓的家里。在平台化战略的驱动下，

整车厂商在同系列甚至不同系列之间的底盘、动力总成等共享技术和零部件使得产品

开发周期大为缩短。这样，车身成为区分不同轿车的首要特征，车身开发也就成为整

车开发最为活跃的因素，大力发展车身开发技术是目前我国汽车工业应牢牢把握的重

要方向∞】。

车身是实现汽车使用功能的重要组成部分，也是整个轿车零部件的载体。轿车车

身在整车艺术美学、人机工程、安全性及燃油经济性四个方面扮演着重要的角色【4，51。

目前轿车车身结构多为承载式结构，其特点是没有车架，车身由骨架、蒙皮、底盘及

附属部件通过焊接、铆接等连接方式组装而成。由于没有车架，车身自重得以减轻；

乘坐空间得以扩大，提升了乘坐舒适性；同时地板高度较低，提高了轿车的稳定性。

汽车NVH(Noise．噪声，Vibration一振动，Harshness．声学舒适性)性能近年来得消

费者和研究人员的广泛重视。车身作为汽车的主要部件，在设计阶段就应该制定相应

的NVH指标作为整车性能指标的重要组成部分以指导车身设计过程。近年来由于对汽

车燃油经济性的严格要求，促使汽车轻量化设计技术得到快速发展，较低的自重可以

使汽车动力性和燃油经济性得以提升。但车身结构在降低自重的同时，往往车身振动，

车内噪声控制成为一个突出的矛盾。所以，考虑如何在实现车身轻量化的同时，提高

汽车NVH性能成为目前车身开发研究的难点[6-g]。

在车身结构研究中，模态分析为车身结构设计和性能评估提供了一个强有力的工

具，而围绕其结果开展的各种动态设计方法更使模态分析成为车身结构设计的重要基

础。随着计算机技术的飞速发展，运算速度的提高，模态分析的应用获取了更广阔的

空间。模态参数是评价结构动态特性，诊断结构故障原因以及结构优化设计的重要依

据。工程实际中，为预测结构响应，监控结构状态，故障诊断，需要获取结构的准确

或近似数学模型。目前的结构建模方法主要有两种，即理论数学模态模型和测试模态

模型，相对应的分析手段就分别称为计算模态分析和实验模态分析。能否获取符合实

际状况的白车身模态参数是车身结构优化设计及修改等后续工作得以有效进行的首要

条件【9】o

结构优化设计目前在车身设计领域得到广泛应用。从研究层次看，已经从简单的

桁架设计发展为梁、板、壳等多种复杂形式结构的设计。目标函数由单目标发展到多

目标；当前，结构优化设计在三个方面的运用最为普遍：尺寸优化、拓扑优化和形状

优化。

本文通过建立白车身结构有限元计算模态分析模型及实验模态分析模型，对白车
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身模态分析概念内涵进行详细的剖析；在模态分析的基础上，结合实际，基于理论分

析前提，对白车身结构优化切入点进行探讨；对当前我国车企在车身结构动态特性领

域的探索，本课题的研究可以提供一定的参考。

1．2国内外研究状况

1．2．1轿车车身结构

上个世纪，承载式轿车车身最早在欧美国家得到广泛应用并出现了“车身力学"

这一概念。大批的汽车设计者从事与有关轿车车身载荷和疲劳问题的研究，其中具有

代表性的人物有德国的K．Erz、K．Eberhorst、H．Crosseck，法国的H．Desfarge、G．de Sere、

H．Lacusse等，为轿车车身设计开发研究搭建了初步的框架。

1970年，美国NASA开发出有限元分析程序Nastran，标志着以有限元分析为基础

的结构设计与分析方法正式踏上历史舞台。

20世纪70年代，美国福特汽车公司率先在汽车车身设计中应用计算机技术，并对

点焊结构的模拟方法进行研究，基于板、梁结构运用Nastran对车身进行静态分析，寻

找结构中的高应力点。

80年代美国通用汽车公司以及日本五十铃汽车公司等率先将CAE应用于车身设计

的各个阶段。

90年代，随着有限元软件的完善，CAE分析得到更为深入和广泛的应用。通用汽

车公司在有限元程序基础上，开发自主后处理程序，将发动机和道路激励集成为数据

库，进行结构响应分析，大大丰富了CAE分析内涵。

最近十年来，各大CAE软件已经具备了基于灵敏度分析的自动优化功能。日本日

产汽车公司在整车优化中采用CAE技术，模型中包含发动机、悬架、转向系统；福特

汽车公司在新车型NVH性能优化中采用CAE技术取得了显著的效果。随着计算机技术

的发展，目前通用有限元软件已成为工程技术人员必不可少的分析工具。借助CAE技

术，国外汽车开发周期已从以前的几年缩短为十几个月ll洲。

国内方面，我国最早从70年代末80年代初，高校和相关研究单位开始使用CAE
t

技术。90年代，随着大型有限元软件的引入，有限元法开始被运用于汽车零部件的分

析。

如吉林工业大学乔淑平等人用板壳单元对某轿车白车身进行模拟计算，研究了车

身扭转和弯曲刚度。

清华大学马幼鸣等人对某轻型SUV车身骨架进行了有限元建模以及静工况分析，

基于灵敏度分析对车身结构进行了优化研究。

以往我国汽车车身设计偏重于保证车身强度，一般以车身强度试验结果作为核心

指标进行产品设计；与之不同的是，国外汽车企业则将前几阶模态参数、车身结构刚

度特性也作为产品设计的关键指标，十分重视提高车身NVH性能[10l。
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目前我国在概念设计阶段的车身结构性能分析工作并没有得到足够重视，车身结

构性能的研究主要集中在详细设计及制造阶段，无疑增加了后续设计的风险和成本。

纵观国内外发展状况，现代轿车车身设计现状呈现出如下特点{ll-xSl：

(1)车身概念设计在整个车身设计过程中的地位越来越重要。概念设计是保证车

身基本力学性能的重要阶段。目前，国际著名车企在概念设计阶段的投入越来越大，

概念设计阶段大约花费全部车身设计过程成本70％的费用，目的是避免为后续设计留

下无法弥补的缺陷。可见，当前车身概念设计的实际内涵已远远超越以往造型设计单

一意图。

(2)虚拟仿真实验贯穿于车身设计的整个过程，仿真与实验相结合的方法成为结

构设计的基础手段。汽车CAE技术的广泛应用是避免结构设计盲目性，提前预测结构

力学性能的有力工具。当前，CAE技术较以前更广泛运用于车身基本力学性能的分析，

如刚度、强度、模态、疲劳、耐久性等分析中；在车辆碰撞模拟、车身空气动力学、

声学模拟分析、虚拟制造等方面亦有广泛的应用空间，极大丰富了CAE技术的应用范

围。各大汽车公司都拥有分工明确的CAE部门，随着多体动力学和有限元法等的仿真

精度越来越高，CAE部门在车身开发中扮演着举足轻重的地位。

63)日益严格的技术指标用以指导车身设计过程。安全、节能、环保是现代轿车

设计追求的目标，车企都在减少汽车生产成本，提高市场竞争力，迎合消费者愈加挑

剔的要求。在能源紧缺的背景下，轻量化普遍成为车身设计的重要目标。如何在保证

安全性等前提下，减轻车身重量，以获取最佳燃油经济性以及更低的成本是目前研究

者和设计人员考虑的重要课题。

(4)优化设计思想在车身设计的各个阶段被广泛引用。由于设计指标的严格要求，

导致车身设计难度提高到了前所未有的程度；设计人员为了实现整车设计指标，制定

出更为细致的子目标，引入优化设计思想以切实保证各子目标得以充分完成，分散总

目标设计所带来的压力。

1．2．2汽车NVH研究

安全性与舒适性是轿车产品设计过程中要考虑的重要内容。统计表吲161，汽车产

品大约埔的故障与NVH问题相关，国际上各大著名汽车公司近20％的研发费用都花

费在NVH问题的解决上。

NVH的观点认为，汽车是一个由激励源(发动机、变速器、路面等)、振动传递途

径(悬挂系统)和振动响应和声辐射结构(车身)组成的系统11刀。

由此可知，解决汽车NVH问题的基本思路为：通过接收者(乘员、司机)的经验

初步判断振动的激励源并加以分析确认，对激励源的激励机理和传递途径进行研究，

找到控制噪声和振动的方法，来降低车内噪声水平，最终达到提升乘坐舒适性的目的。

按噪声源以及振动源可将车内噪声分为：动力传动系统噪声、路面不平度激励噪声、

车轮噪声、空气动力学噪声、其他附属结构噪声。实践中发现车内中低频噪声
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(20．400Hz)主要来源是固体传播激励车身板件振动形成的，若能削弱固体传播和控

制板件振动，则能降低车内噪声水平【1w¨。

对于汽车NVH问题，CAE分析手段可细分为多刚体系统动力学方法(MBM)、有

限元法(FEM)、边界元(BEM)和统计能量法(SEA)[221。

在工程上，多体系统动力学分析用于悬架系统、转向系统、传动系统及动力总成

系统等低频范围内的建模与分析。对中低频噪声，针对结构和声腔的FEM和BEM技术

手段较为适用，是预测车内噪声的重要方法。目前，大多数通用有限元软件都集成了

声学分析功能，专用于求解声学问题的常用软件为SYSNOISE(LMS．Virtual Lab．Acoustic)。

高频噪声由于声模态密度较大、模态重叠度过高，有限元分析车内噪声精度偏低，1960

年，美国麻省理工学院R．H．Lyon、G．Maidanik和英国学者P．W．Smith Jr提出用能量统计

法解决声振系统高频动力学问题【23,24]。常用的基于统计能量的声学计算软件是

AutoSEA，它能弥补基于有限元法及边界元法的软件在高频段的计算精度低的缺陷。美

国克莱斯勒汽车公司NVH实验室利用SEA对汽车高频振动及噪声进行分析，其车内

209．5000Hz范围的噪声声压仿真精度达到2-4dBl2引。

目前，国外大型汽车公司已把汽车噪声和振动控制理念融入新车型开发的各个环

节，以确保从源头上保证汽车的NVH性能。绝大多数汽车公司及许多零部件公司都建

有NVH实验室，它们拥有较为完善的基础数据库，并已经形成自己的标准、规范。许

多企业已经开始注重提高产品的声品质，将声品质作为一个品牌，逐步完善“NVH”

的内涵。

近二十年来，随着人们对汽车品质的追求和自主品牌汽车的发展，国内在汽车NVH

方面的研究较为活跃，取得了大量研究成果。我国最早在上世纪90年代，开始用CAE

方法研究汽车噪声振动问题。

1991年，束永平对某叉车油泵齿轮箱的表面辐射声场进行了仿真模拟f26】。1994年，

江苏大学苏清祖等在汽车变速器噪声评估中运用边界元法【271。1997年，西安公路交通

大学张永新等人对汽车噪声测量的声场空间变化方法进行了研究，并用于寻找汽车车

内噪声声源，结合实例，对该方法的应用效果进行了阐述【2羽。2000年，河北工业大学

檀润华等对路面随机激励下汽车的振动响应用MATLAB进行了仿真模拟【29J。

2000．2002年，西南交通大学丁渭平教授利用对称化有限元模型对薄壁腔体声振耦

合特性进行了研究，并对车内声源识别方法和声学泄露作了探讨[30-32]。

2002年，丁玉庆利用八自由度弹簧质量系统对汽车振动进行模拟，并对悬架参数

进行了优化研究口引。

2006年，吉林大学杨志军博士在多工况约束下对客车顶棚拓扑结构进行了优化研

究【341。2008年，杨明亮对动力总成悬置系统的NVH性能改进作了分析【35l；王昊涵通过

声振模态分析对轿车顶棚NVH特性作了探讨【36J。2009年，同济大学邵德刚通过顶棚模

态试验进行了车内噪声优化研刭3刀。2010年，重庆大学邓国红教授研究了小波自适应
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控制的轿车顶棚振动主动控制方法【38J。

随着软硬件条件的不断完善，企业开始对汽车动力总成、传动系统以及悬置系统

等部件的NVH问题采取试验的方法来研究。由于汽车NVH问题日益变得重要，国内针

对汽车NVH的研究逐渐上升到整车层次。近10年来，我国自主品牌汽车企业在NVH

方面取得的进步有目共睹，形成一定的市场竞争力。

国内企业为完成整车NVH指标，在解决汽车各子系统噪声振动问题上积累了许多

经验。然而，在运用仿真技术解决汽车NVH问题方面依然有很大的研究空间。虽然基

础理论早已成熟，但具体应用中却面临困难。例如，多年来对汽车等较复杂结构声学

问题的仿真置信度并没有实质性的提高；如何建立直接、高效的车内噪声与结构参数

定量关系仿真模型依然是工程技术难点。

几十年来，车内噪声和振动大大降低。随着主要噪声振动源的性能改善，原来诸

多次要噪声振动源突显出来，因此，降低系统和零部件的噪声振动变得越来越重要。

同时，一些新的动力系统的问世，比如混合动力、燃料电池、变气缸发动机等。这些

新型动力系统的噪声振动特点与传统发动机相差甚远，随之带来新的课题。现在顾客

还关心汽车使用若干年后的性能，这样就面临汽车高里程时的噪声和振动控制问题，

系统稳定性成为汽车品牌的重要指标。面对新问题新挑战，在汽车界，降低噪声和振

动的努力还在继续13引。

1．2．3模态分析技术

结构的模态特性是研究汽车NVH问题时重点关注的对象。模态分析[40,411是振动工

程理论的一个重要分支，是研究结构动力学特性的一种近代方法，是系统辨识方法在

工程振动领域的应用。它决定了结构的固有振动特性，每一个模态具有特定的固有频

率、阻尼比和模态振型。模态分析技术最早应用于航空、航天领域，现已广泛应与与

机械(车辆、船舶等)、建筑、桥梁、海洋平台和兵器等几何所有的工程领域得到广泛

应用。

模态分析起源于上世纪三四十年代。1947年，Kennedy和Pancu最早提出精确测

定航空器的固有频率和阻尼比的方法，是最早的关于模态试验技术的描述。1963年

Bishop和Salter在论文中描述了模态试验的原理，对模态试验理论进行了阐述。20世

纪70年代，电子技术有了重要的发展，数学分析仪、传感器等，特别是以FFT为基础

的信号分析仪的出现，结构振动测试进入一个全新的阶段，从而形成了现代实验模态

分析技术。80年代中期至90年代，模态分析在各个工程领域得到大量普及，在结构性

能评价、结构动态设计和动态修改、故障诊断和状态监测以及声控分析等方面的应用

研究异常活跃，尤其是基于FEM(有限元方法)和EMA(实验分析)和最优控制理论

的结构动态设计和动态修改，取得了大量研究成果【42J。

与此同时，国内外模态分析测试软件也随之出现。在国外，振动和声学分析仪及

软件都包含模态分析功能，最具代表性的有ME’ScopeVES、STAR、LMS等，国内有
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DASP-MAS模态分析仪、DHMA分析软件等，这些软件在工程振动及噪声领域发挥着重

要重要。

目前，模态分析技术在我国已成为--I']重要的工程技术，而不仅仅是研究单位从

事研究的理论课题【4割。作为考察结构动力学特性的重要手段，模态分析在白车身结构

设计过程中扮演中重要角色。

模态分析技术日趋成熟，尤其是线性模态方面的理论与实际已臻于完善。但模态

分析在工程应用中还有不少工作值得研刭她451。

首先在如何扩大模态分析应用范围，提高模态分析精度方面，增加测试信号信息

量是传统的提高分析精度的方法，然而仅仅依靠增加测点数难以实现。最近，国际上

提出一种激光扫描的方式增加模态信息量，是一种较为新颖的办法。其次，对复杂结

构的模态分析，频响函数的耦合，高频模态检测，模态噪声等方面的研究有待开展。

另外，由于近年来工程非线性问题频繁出现，于是将线性模态分析向非线性模态分析

的推广工作显得颇为紧迫。非线性建模以及非线性物理参数识别等方面的研究是当前

模态分析领域研究的热点。

模态分析在白车身分析中的应用包括实验模态和有限元计算模态两个方面。模态

试验技术相关理论通过学者的大量研究已趋于成熟。有限元仿真分析方面，早期的运

用主要集中在概念设计阶段的粗略白车身力学模型上，通常采用以梁单元为主的框架

结构模型：随着计算机计算能力的提高以及相关计算软件精度的不断提高，对结构细

节的研究不断深入，模型的规模以及计算精度不断提高。

然而，由于实验模态分析技术的较强理论性和实践性，以及白车身结构的复杂性，

往往实验过程中处理方法会对实验结果形成直接影响。人的因素在试验过程中扮演着

重要角色。所以白车身模态分析仍然需要研究者的不断努力以寻求新的突破。

1．3选题依据及研究内容

当前在白车身模态分析方面，有如下研究空间：

(1)白车身有限元仿真分析的置信度依然是困扰研究人员的难题，耗费大量时间

建立的仿真模型经常无法得到令人满意的结果。

(2)虽然实验模态分析理论早已成熟，但目前仍缺少结合白车身这种复杂结构的

系统的模态试验方法阐述。

在车身薄板结构声振特性优化方面的研究中，存在以下不足：

(1)总体来看，缺乏将薄板声辐射理论用于指导车身薄板振动控制较为简便和直

接的方法；文献【34】、【37]等从不同侧面对车身薄板结构振动控制方法进行摸索，但更

多是经验性质的总结，缺乏机理性的论述。

(2)在当前的研究中，皆以车身顶棚的模态固有频率作为设计变量，尚未见到针

对顶棚模态振型的优化研究以及对其减振降噪潜力的论述。此外，目前研究中通常将

顶棚作为一个独立子结构加以研究，忽略了与车身其他结构的相互影响，必然与作为
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白车身一部分的顶棚结构的模态特性有所差距。

以上述研究现状为背景，确立本课题研究内容如下：

(1)对白车身建模精度影响因素加以逐一探讨，对建模关键技术问题加以论述。

提炼主要因素，排除次要因素，总结出白车身建模有限元建模的指导原则。在CATIA V5

和Hypermesh 8．0中分别建立了某具体车型白车身的CAD模型以及有限元模型；通过

模态计算得到模态参数，并对结果作初步分析。

(2)进行白车身模态试验，结合实验模态分析理论对模态试验结果作出解释。结

合自车身仿真计算结果，获取了白车身结构模态参数信息。

(3)运用理论分析结合仿真计算，寻求描述和改善车身薄板结构声振特性更为简

便的方法。阐述振型优化思路，并提出振型改进判据，以此为依据对顶棚结构的振动

特性进行改进研究。

(4)本课题以具体车型为背景进行研究，该车型存在发动机中高转速下车内噪声

水平偏高的问题；相对于2．4L排量车型，2．oL排量车型体现更为明显。课题从结构改

进入手，探讨通过改善车身薄板振动特性进而改善车内声学舒适性的方法。
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第二章模态分析基础理论

2．1引言 ．

这一章是白车身模态分析，尤其是白车身实验模态分析的理论基础。通过模态分

析，找到一种合适的坐标体系来进行坐标变换，先将在构造空间中描述的运动微分方

程转移到所谓状态空间中来描述，在状态空间中构建相应的模态空间，使微分方程解

耦【4同。白车身是一个具有低阻尼的多自由度系统，模态试验中，频响函数估计、模态

验证等环节，都建立在多自由度系统复模态分析理论基础之上。

2．2多自由度系统模态分析理论

2．2．1多自由度系统微分方程的建立[47,48]

一个多自由度系统，运用动力学的基本定理或定律，可以建立起系统的运动微分

方程。建立运动方程的基本步骤为：

(1)将系统分离成离散的质量块，分别进行受力分析；

(2)利用牛顿第二定律建立微分方程。

先以二自由度系统为例，再推广到多自由度的情况：

F1(七) F2(七)

图2．1两自由度阻尼系统示意图

系统微分方程为：

f铂薯+(q+巳)毫一乞毫+(毛+恕)五一如吒=ZO)
【m2x2+(乞+巳)岛一乞南+(乞+乞)恐一如毛=五O)

改为矩阵表达：

【M】{膏}+【C】{竞)+【K】{x)={厂)

(2．1)

(2．2)

式中 【M】、【C】、【K】、{／)和{x)分别是质量矩阵、阻尼矩阵和力向量以及响应

向量。

假设初始速度和位移为0，将上式进行拉普拉斯交换得到：

(P2[^，】+硝C】+[足】){X(p))={F(p)} (2．3)
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戥

[Z(p)】{X(p))={，(p)> (2·4)

其中[Z(p)】为动刚度阵。

由上式可求得传递函数矩阵

{删川(舭(州射l】_篱 (2-5)

式中 adj[Z(p)】为【Z(p)】的伴随阵。

2．2．2固有频率阻尼因子

前述(2．5)式中分母【z(p)]的行列式为系统的特征方程。它的根，即系统极点，

决定了系统共振的频率。为了将(2—3)式转化为·般特征值问题，引入如下等式：

(p【M卜烈M】){X)={0) (2-6)

结合式(2．3)

(p【彳】+p【B】){n={F’> (2_7)

式中㈤=[器，跚嘲=篇跚

∽=憎卜弘㈣ 协8)

对于自由振动，及力矩阵为零，则特征值方程为

Ip【彳】+【B】|=0 (2-9)

该方程的解为2r4个呈共轭对出现的特征根

人

O

0

AⅣ‘

t、

—．．。。。．．．。．．．。。．。。．。．。L
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盯l+地

6 N+jo)N 0

仃l一．，q

O ．

oN—j∞N

(2—10)

极点虚部是固有频率，实部就是阻尼因子。 、

2．2．3模态向量 t

有了系统的特征值，就可以求得系统的特征向量，也就是模态振型向量或模态位

移向量，简称模态向量。这些特征向量也呈复数共轭对出现，且与特征值一一对应：

嗍=瞄能Ⅳ搿嚣’] 协Ⅲ

系统传递函数改写为

【日(p)】：矿堕竖业一=警坚盟 (2．12)

兀E(p一九)(p一■。)兀E(p一4)

其中E为常数；

k+，=九‘，s=1，2，．．．，N

引入留数：【彳】，【么】，‘，上式变为

酗】=兰烈(pJA—I石L+器) (2-13)

由留数定理

阻】，=(【日(p)】(p一以))lp；≈ (2·14)

将(2．12)带入上式，得

阻：粤盟 (2．is)

兀E(■一九)
’

或

[彳】，=Pf adj([Z(Xr)]) (2-16)

式中 P是与极点有关的常数。所以(2—13)写成



西南交通大学硕士研究生学位论文’ 第1 1页
曼曼皇曼曼曼曼!曼曼曼皇曼!曼曼曼曼曼笪基笪曼皇曼曼曼曼曼皇曼曼曼曼皇曼曼曼鼍曼!曼曼皇曼!曼皇曼曼曼舅!蔓皇I I曼曼曼曼!曼曼曼曼皇

[Z(p)】a谚(【Z(p)】)爿Z(p)I【刀

将特征根p--％带入上式，有

[z(乃)】口谚(【Z(一)])=【0】

对于锄【Z(以)】的任意一列，有

【z(■)】{动([Z(丸)】))，={0)

伴随矩阵满足如下条件

砌(【z(■)】)=舡)，(￡)，

adj[ZG)】的各行均与第r阶模态向量成比例：

口谚(【z(一)】)=耳缈)，Ⅳ)，7’=肆

⋯ yl妒Ⅳ

⋯ lf，2y^，

lf，Ⅳlf，l lf，_Ⅳlf，2 ⋯ yⅣlf，^，

(2．17)

(2．18)

(2．19)

(2—20)

(2-21)

其中肆是与舡)，换算比例有关的一个常数。将上式带入传递函数表达式，得到

于是

㈨，=善c掣等+错，
M】，=Q，缈)，Ⅳ>，r

(2．22)

(2．23)

式(2。23)即为模态向量与留数的关系式。

2．2．4模态参预因子和系统频晌函数

令iv]=[妙}r．Ⅳ)Ⅳ．和}1．．．．渺)Ⅳ‘】 (2—24)

c三，=cgtyh．．鳊缈，Ⅳ．Q’舡玎⋯QⅣ‘缈，Ⅳ‘，=[、Q＼]c明r Q-2。

’榴If，、}{、、"含有击和扣⋯心鹕成
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c日cp，，=c矿Ⅱp[、，、]一[、A、]，-1r三， c2—26，

t日cp，，=c矿，tp[、 ， 、]一[、 人、]r1[、 Q、]cy，r c 2．27，

txcp，，=rHcp，，t，cp，，=ry，rp[、J、]一[、人＼]，-1r三，tFcp，， c2—28，

各激励自由度对各阶模态激励有效性的一种度量。
．

将p=扣带入传递函数公式就得到频响函数矩阵：

瞅俐=善c絮筹+样(2-29)
t日c-，国，，=cy，t，国[＼ ，、]一[、 人、]rlc￡， c 2-3。，

Fc徊刀=c日c归Ⅺt，c问，，=r矿，r归[、，、]一[、．人、]，。1 r三，t，c—泐，， c2·31)

2．3本章小结
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第三章白车身计算模态分析

3．1引言

本章通过有限元计算得到白车身的模态参数。有限元计算出的白车身模态结果是否

符合实际状况，最直接的影响因素就是白车身建模的合理性。建立一个可靠的白车身

有限元仿真模型是后续设计、改进、验证等环节得以有效进行的基本前提。所以，有

必要对白车身建模技术相关内容加以探讨。本章中的仿真计算结果将于后续模态试验

结果形成对比。

3．2白车身0AE模型建模指导原则

对白车身进行计算模态分析，就是先建立白车身的有限元模型，设置相应的模态计

算工况，然后利用模态求解器进行计算，进而得到模态参数的过程。

有限元分析方法的精度取决于模型、工况和分析方法，要求对有限元基本知识、软

件应用和工程实际有一定的认识。白车身在不同的设计阶段，应采用不同的建模方法。

如果车型处于概念设计阶段，为了对车身大体结构和整体刚度分布进行分配，只需对

车身的主体框架结构建模，建立白车身的简化模型(如梁单元模型)即可；如果是对

车身设计进行细化或进行车身设计验证，且模型要用于结构的动态修改，优化设计等，

则应建立较为详细的几何模型和有限元模型14引。

白车身建模要根据需要寻求建模难度和仿真精度之间的平衡点。建模工作之前应首

先对目标车体进行细致观察和分析。对白车身中的主要结构，即对车身力学性能有重

要影响的结构，如车身前部、中部、后部的梁、柱结构和加强结构，大面积板件结构

等，和对白车身力学性能产生次要影响的结构，如小工艺孔，非安装用途翻边，次要

附属板件等进行摸底。对于主要的结构应充分保证尺寸及保留几何特征；而对于次要

因素，应视情况予以适当简化处理，避免工作量大大增加，而模型精度并没有得到相

应提高的情、况【玲s21。

下面对影响白车身模型精度的主要因素进行探讨，包括几何模型简化的合理性、网

格质量控制及连接方式的等效性三个方面。

3．2．1几何简化合理性

在对CAD模型进行网格划分之前，要在有限元前处理软件中对已导入的CAD模型

进行一定程度的简化。简化的目的是为了排除结构中对白车身力学特性影响较小，且

会增加建模工作量和难度的结构。这种简化应首先保证仿真精度因简化而受到的影响

在能接受的范围内；通过人们的反复实验，已积累了大量模型简化方法和经验，如白

车身结构上孔的简化方法，圆角的简化方法，以及加强筋的简化方法等。

建模过程中应适当忽略小质量非承载构件，对于承载式结构车身，车身所受的载荷

可以传递到各个部位。车体中起承载作用的主体结构有前、后纵梁，门槛，底板，顶
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盖，前柱，中柱，后柱。对于那些为了方便使用或起辅助作用而设置的结构如制动踏

板支架，仪表支架等，可以忽略其对整车的影响。

直径弋<lOmm的非螺栓孔不予保留；用于连接的螺栓孔周围应至少布置8个以上的节

点。

对于圆角及相邻翻边的简化参考如图3．1所示方法，保证翻边原有的角度，防止出现

质量较差的焊接单元。

图3．1圆角及相邻翻边处理

对于倒角特征，倒角半径<=s mm，几何特征不予保留；倒角半径>Smm，几何特征

予以保留，用两排单元模拟，如图3．1所示。

3。2。2网格质量控制

网格划分质量直接关系到模型计算是否收敛以及计算的精度，应按严格的指标来完

成这一环节的工作。划分出规范的、高质量的网格是有限元软件应用最重要的技能。

对于白车身这种复杂结构，网格划分的基本方法是先分块划分再综合，兼顾相邻板

件的连接区域的网格一致性。对于网格划分难度较大的区域，可划分为较小的多个子

区域，适当辅以三角形单元完成；对于左右对称的构件，可采用单侧划分，镜像得到

另一半的方法完成，这样可以保证对称构件网格的一致性。

在网格划分过程中应对网格质量进行同步检查，这样可以保证整个模型网格质量较

好。通过前人的一些研究所得出的经验，此次白车身建模的网格质量控制指标参照表

3．1。

表3-1白车身建模网格质量控制参照表(经验值)

当对模型的网格质量调整妥当后，才能进行焊点的处理，因为在焊点处理后无法对

相互连接的构件附近的单元质量进行调整。 ·
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3．2．3连接方式等效性

本课题所研究白车身的主要连接方式为点焊连接，还有少量螺栓连接、线焊和铆接。

各种连接方式在有限元模型中用具有一定力学性质的单元来代替。连接方式模拟的合

理性影响到模型中构件间的力的传导方式是否接近实际状况。

学者们在对白车身连接方式的研究中，总结出了各种连接单元对白车身整体力学性

能的影响以及模拟的难易程度。现对各种连接的模拟方式分别进行阐述。

(1)由于点焊是白车身构建间主要连接方式，普通轿车白车身大约包含3000-6000

个焊点。所以对焊点的模拟的合理性对白车身整体刚度状况有较直接的影响【5}55】。

随着有限元软件的不断升级，各大有限元软件都拥有了专门的焊点模拟单元；目前

主流的焊点模拟方法有：刚性杆单元、弹性梁单元、塑性梁单元、区域接触模型、公共

节点、公共单元。在Nastran软件中常用的点焊单元为RBE2、CWELD和ACM2(RBE3)。

RBE2是将两个构建间的对应节点刚性连接起来；CWELD单元将对应节点的连接定

义模拟为一种特殊的柔性Timoshenko梁；ACM2模型为区域接触模型，它通过REB3

单元将连接扩散到被焊接区域的多个节点上。在文献中【s6】对三种点焊模拟的精度进行

的了详细的仿真和实验对比，结果表明基于CWELD单元的点焊模拟精度为最高，ACM2

次之，RBE2最差。利用该结论，本课题采用CWELD单元对点焊进行模拟，两层焊核(两

层壳单元)直径为6mm，三层焊核(三层壳单元)直径为5mm。

(a)RBE2连接 (b)CWELD连接 Ic)ACM2连接

图3．2 Nastran中三种点焊模拟单元示意图

(2)螺栓连接目前较多采用一维梁单元或一维弹簧单元连接来模拟。由于本课题

中所含螺栓连接数量较少，采用RBE2刚性连接模拟。

(3)线焊连接一般采用将对应单元节点用刚性单元RBE2进行连接来模拟，或采

用节点耦合进行模拟。

(4)铆接一般采用2个或多个刚性连接单元来模拟。

3．3仿真模型的建立

依据上述白车身建模指导原则建立白车身有限元模型，在CATIA V5中建立白车身

的几何模型，简化后的车身共包含1 13个主要构件，如图3—3所示。在Hypermesh 8．0

中建立有限元模型，如图3．4所示。
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图：3-3白车身几何模型

模型基本信息列于表3-2：

图：3-4白车身有限元模型

表3-2模型信息统计表

单元类型
节点

四边形 三角形 CWELD RBE2

数量／个 170860 650 5825 302 182762

三角形单元所占比例：O．38％

有限元模型建立完成后，对车身结构中材料定义属性。车身结构主要采用低碳钢，

由于各种低碳钢材料属性相差无几，对仿真结果影响可以忽略。采用如表3．3所示参数：

表3-3模型材料属性
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完成模型的建立过程后，就可进行模型试算，以进一步排除模型中存在的问题，

如焊接的遗漏，板件的丢失。

3．4白车身模态计算

在Hypermesh 8．0的Nastran模板下设置好模态计算工况后，利用Nastran 2005进行

模态计算。将结果文件导入Hyperview 8．0进行后处理，得到模型的模态计算结果，前

十阶模态频率及相应振型如表3—4所示。

表3-4计算模态分析结果列表

频率
阶数 振型图 振型描述

／Hz
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表3-4计算模态分析结果列表(续表)

阶

数

频率

IHz
振型图 振型描述

目 50．06 后部局部振动

围 顶棚天窗框变形

7 竖向弯曲

罾 行李箱底板振动

田

顶棚后缘及后部

局部振动

对模态计算结果进行初步分析，第一频率为26．3Hz，为横向弯曲模态。目前承载

式轿车车身的模态频率普遍在20Hz以上，第一阶模态频率符合一般规律。后续进行的
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模态试验将与仿真结果进行对比分析。

3．5本章小结

本章首先探讨了白车身仿真建模的相关技术问题，从三个方面概括白车身仿真建

模的基本指导原则：

第一，合理进行几何模型简化；

第二，严格控制有限元网格划分质量；

第三，选取合理的连接方式对白车身各子构件进行连接。

本章对上述三点原则在实际中的具体实施细节进行了阐述。上述原则是建立高置

信度仿真模型的关键。

建立了白车身有限元仿真模型，并进行了模态计算，计算结果有待与后续模态试

验结果形成对比。
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第四章白车身实验模态分析

4．1引言

实验模态分析是获取结构模态参数的重要手段。它是以系统辨识为基础的一项技

术手段，涉及多门学科，需要多种分析手段，是理论性与实践性极强的--I'-J学问。

结合白车身这样复杂的结构，模态试验不仅需要具备实验模态分析相关理论，还

需要相应的白车身结构知识作指导。工程实际中，白车身模态试验是获取所关注的前

几阶白车身模态最直接的方法。能否获取较为准确的模态参数是以模态分析理论以及

一定实践经验为基础的。所以结合理论对白车身模态试验方法进行探讨就显得尤为重

要。

4．2．模态试验原理

利用试验手段获取结构模态参数是一种重要的技术手段。获取模态参数就可以对

结构的振动形态进行预测，对结构的设计质量进行评估，指导结构的改进和优化；实

验结果亦可以作为有限元模型修改的参考156,571。

实验模态分析属于系统辨识的范畴。系统辨识就是根据系统的输入和输出，获取

系统某种特性的过程。系统辨识的一般原理如图4-1所示：

图4-1系统辨识原理图

具体到白车身模态试验中，也遵循系统辨识的一般原理：系统代表白车身，X代表

激励信号，y(f)就是白车身结构在激励X的作用下表现出的实际振动特性，y(f；日)即是

对白车身振动特性的一般描述，数学模型0代表y(t；O)与y(r)之间的差异描述，即优化

目标函数；辨识准则就是白车身模态参数识别的一般原则；参数0调节方法即为相应

的模态参数识别方法。

完成对目标函数0的优化，就可以用H(O)来代替曰作为我们认识白车身振动特性
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的替代模型。

4．3白车身模态试验

4．3．1试验方案

白车身模态试验的基本方案简图如图4—2所示，所需硬件包括：

a)凯美瑞240V轿车白车身及其支承

b)信号采集设备——LMs采集前端

b)测试软件——LMS testlab．8B／Structure Acquisition／Spectral Test

c)激振器——型号：JZK20；最大激振力：200N；

d)激振器功率放大器——型号：YE5872；最大功率210VA

e)力传感器——灵敏度标定范围：11241mV／kN-I-15％；量程：0．4448kN

f)三向加速度传感器——灵敏度标定范围：lOOmv／8___10％；量程：+509

g)笔记本电脑

图4-2模态试验方案

试验方案可细化为白车身支承方案、激励自由度选择方案、激励信号选择方

案、测点布置方案、信号采集几个方面。

(1)白车身的支承方式

理论上，白车身模态试验的边界应为自由状态。但实际中难以达到这种状态，

所以一般白车身模态测试中，常采用柔性悬吊或充气垫支撑的方式。整个支承系

统(含白车身)自由振动频率在待测白车身第一阶模态固有频率的10％以下为好。

支承系统应足够稳定以减少来自支承系统的附加激励。

本次试验采用柔性绳四点悬吊的支承方式，四个悬吊点分别选择前后悬架上

支点处，这与整车车身的实际受力状况是类似的，如图4-3所示
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(a)前悬吊点 (b)后悬吊点

图4—3自车身悬吊点

(2)激励自由度的选择原则

激励方式有激振器电动激励和锤击激励两种形式；对于白车身这样的大型结

构，一般采用前者。

对激励自由度的选择要做如下两点考虑：

a)激励自由度的选择要能使激励能量分散到整个白车身上，使所关注频段内的模

态能被充分激起，避免激励传导不够充分以至能量过于集中；

b)激励点的选择应尽量避开白车身模态节点，当激励点位于某阶模态振型节点上

时，该阶模态不能被检测到，如果该阶模态恰好是要重点关注的模态，无疑会

对试验效果造成重要影响。

对上述第一点要求，依据一般经验对激励自由度选择的提出初步方案，进而通过试

验初期的反复试激励来进行最终确认；对于第二点要求，则利用第三章有限元分析的

结果作为参考，指导激振点的选择。

该次试验中，采用两点激励，分别编号为1号和2号激励自由度。1号为白车身左

后方的-y自由度(车辆坐标系)，2号为白车身右前方．Z(车辆坐标系)进行激励。两

个点都选择在刚度相对较大的点，如图舢4所示。

Ca)车辆坐标系．Y方向 (b)车辆坐标系．z方向

图4-4两个激振自由度的选择
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(3)激励信号的选择

激励信号有多种形式，如纯随机信号，伪随机信号，周期随机信号，周期快扫信

号，猝发随机信号，猝发快扫信号，冲击信号等。

模态试验中，猝发随机(Burst Radom)信号是最常采用激励信号，它在实践中被

证明具有如下优点而被广泛采用‘4¨81：

a)泄露误差较其他激励信号小；

b)两次激励间不需要等待时间，提高了数据采集效率；

C)信号信噪比较其他激励信号好，频带容易控制。

(4)测点的布置方案

在白车身上布置测点实质是对白车身结构进行离散化，用点阵来代替原模型。

测点的布置有如下原则：

a)测点应能反映白车身的基本形状结构，为了保证低阶整体模态识别的质量，在

车身刚度较大的支撑结构如梁、柱及筋上应该首先做好测点布置，形成能反映车身力

学特性的布置方案。这要求测试者对白车身结构力学特性有一定的了解。

b)对要重点关注的局部结构模态如顶棚模态等，可适当增加测点数量，以提供足

够的信息来提升局部重要模态的识别质量。

图4-5白车身结构离散化模型(测点模型)

在该次试验中，要对白车身测点布局在软件中进行建模，以便得到白车身模态振

型动画。该模型包含379个测点(包含两个激励点)，如图4．5所示。每一个测点有X、

Y、Z三个方向，每一个的方向应与具体传感器粘贴方向相对应，该过程要在测试过程

中交互进行，即根据传感器粘贴方向与车辆坐标系的夹角来调整模型中的测点的方向，

如图4．5所示。

由于采用两点激励，所以频响函数矩阵有2列，每一列含379 X 3=1137个频响函

数，共2274个频响函数。

(5)信号采集
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对加速度时域信号进行采样，根据Shannon采样定理，采样频率应满足：Z≥2厶，

丘为关注频带的最大频率值。对于白车身结构，对于白车身，关注频段在200Hz以

下，所以五。=200Hz，所以取Z=400Hz。

每一批测点进行20次激励，采集20次加速度信号，取平均后求得频响函数，作

为该批测点的试验数据。系统对采集的加速度信号进行在线离散傅里叶变换(DFT)。

信号采集过程中，任--N点加速度信号与激振力信号的相干系数保持在0．8以上为佳。

如果相干系数低于0．8，则应考虑激励的有效性。完成所有测点数据采集后，就获得了

供后续模态识别的所有频响函数。

图4-6试验整体效果图

4．3．2模态参数估计

完成频响函数的测试后，接下来就要在此基础上对白车身模态参数进行估计(识

别)。

模态参数识别的基本原理是158卸】：用拟合得到的频响函数去逼近实测得到的频响

函数。逼近的过程通过迭代运算来实现，参与迭代的参数就是就是模态参数(固有频

率，阻尼比，模态参预因子，留数)以及所选频带内的模态阶数估计值N(由2—13式

可知)。当给定的初值在经过若干次迭代后，利用这些参数拟合得到的频响函数与实测

频响函数的误差在一定范围内时(这个误差范围选择要依据对模态参数估计精度的实

际需要)，就将最后一次迭代得到的模态参数输出，作为对系统模态参数估计值。这些

模态参数是否就是系统的物理模态，要依赖经验判断对其作出取舍，以及通过后续的

模态验证过程中加以辅助确认。

无论是对算法得到的模态的筛选还是后续的模态验证，人的经验判断都起着重要

影响。

进行频响函数曲线拟合时，最小二乘法是常用的方法，大多数模态识别方法都以
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之为基础。

考虑(2-30)所示频响函数通式[日(归)】中的任一列H(k，]co)口xl；K代表测点编号，

H(k，j60)代表第K个测点对某一激励点的频响函数，模态参数向量即最d"-乘回归系

数向量为㈣： ．

0=h，．．．，(-0Nl；‘l，．．．，<ⅣI；Re4‘n，．．．，ReAq(N')；IlIl4‘n，．．．，ImAq(N0r (4-1)

式中Re4‘¨，hn4‘7’为第k个测点第r阶模态留数的实部与虚部。

模态参数向量口的最小二乘估计可由q个测点上实测频响函数B(k，弦)与依据模

态参数向量9得到的频响函数H(k，jf∞，0)之间的留数的模的平方取得最小值为系统模

态参数辨识的准则，目标函数可写为：

MinJ(O)=Min芝{s(七，‰；日))7’{s+(七，‰；p)) (4·2)
七≈l

式中E(k，co．；O)为第k个测点在频率为‰时的留数值：

￡(七，∞k；9)=H(k，jcom)-H(k，j『∞0，D) (4-3)

为求提高参数识别精度及提高效率，在对(4．2)式或与(4．2)相对应的时域目标

函数的迭代求解中研究中，衍生出许多方法。

目前，较为广泛使用的是最d,--乘复指数法(LSCE)和最小二乘频域法(LSFD)，以及

最小二乘复频域法(LSCF)。其中LSCE方法是时域估计方法，后两种是频域估计方法。

时域和频域识别方法有各自的优缺点和实用范围‘删：

(1)时域估计法一般更适合于处理噪声大的数据；

(2)如果要考虑带外模态的影响，频域法更好，尤其在估计振型时，频域法可

以在一定程度上克服带外模态的影响；

(3)在进行宽带分析时最好采用时域法，可以避免频域法中频率乘方的影响。

(4)对大阻尼系统((>3％)的模态参数估计，频域法更好。

这次试验采用最小二乘复频域法(LSCF)进行识别，辅以最小二乘复指数法(LSCE)

作为参考。

最小二乘复频域法(LSCF)的理论推导如下‘61I：
”

对于频响函数表达一般式

【H(co)】=[．r(∞)][F(∞)】。 (4-4)

上式右边输入及输出项改写为
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则

F(∞)=∑Q，@以
r=0

x(∞)=羔Q，(∞)屏

(4．5)

(4．6)

其中Q，佃)----e一舭为多项式基本项，r为模型阶次。设系统为线性多自由度系统，

0=[成⋯～】r (4．7)

其中屏=[flo。．鼠。．．筇。】r，(Vo=1，2，．．．，，)

对于每一个系统输出0，H。(魄)为含有误差的频响函数。为了权衡各通道质量不

同的数据引起的误差引入权函数心(魄)，得到如下参数方程：

s。口(q，p)=％(q){圮(q，p)一Ho(oak)} (4-8)

将(4—5)(4-6)(4—7)带入(4-8)，两端乘，_1(魄，a)

占。口cq，p，=c4吃，{0) c4-9，

4=[wo以(a，u3翟鼢磷)] ㈤㈣
～l ，)(Q。(‰，))⋯QP(‰，)l

⋯～

吃：l —wo‘q)(Q“q”⋯Q“q’。日Ao‘q’ l (4—11)

【．一wD(～)(Q。(‰))··Q，(‰)o日。(～)j

lf，岱(p)=∑(￡。丛(p))Ⅳ(s。岱(臼))=日r Re(JHJ)O (4—12)

fRo=Re(AoⅣ以)
{so=Re(AoⅣ吃) (4—13)

l To=Re(BoH吃)
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由最小二乘法的定义，在式(4—12)中对凡和口求偏导得到如下式子：

学_2(心尾哪)(vD_1’2’√)(4-14)
于是

厂 ， ]

l 2∑(￡一＆rR。1so)lA=MA=o (4—15)

L o=1 J

设定九的上限值

九=L (4_16)

得到系统极点允和模态参预因子￡，后回代模态位移矩阵。再由状态转移矩阵

么=一◇一钾 ㈤㈣

求得A的特征向量，于是得到模态振型向量缈)。

从上述推导过程可知，模态识别迭代求解过程中，极点固有频率，极点阻尼，极

点模态参预因子以及留数是参数识别的四个方面。

在运用软件对模态参数进行识别时，常采用一些模态识别工具，如频响函数和，

模态指示函数，误差图或奇异值图，稳态图。它们运用不同的数值分析算法来对系统

的极点进行估计。针对该次试验，如图4．7所示为基于LSCF方法的模态识别稳态图。

图4-7基于LSCF方法的模态参数识别稳态图
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U．UU Une簟 1UU

频率／az

图4-8基于LSCE方法的模态参数识别稳态图

对稳态图的解释：

(1)稳态图上显示的字母o、f、v、d、S代表算法对系统极点寻找状态的标识。

开始时参与识别的频响函数只有一个，每迭代一次增加一个频响函数加入参数识别；

所以刚开始迭代计算时，假定极点数(即给定模态参数的初值)很少，表示在该频率

点上尚未找到极点，标以字母o；随着频响函数矩阵规模增大，假定极点数的相应增加，

这些0就逐步演化为f、V、d、S。当所有频响函数都参与识别时，就形成了最终的极

点估计稳态图。

(2)标识符号0、f、V、d、S生成的条件如表4-1所示，CO为极点处的固有频率，

仃为极点处的阻尼，L为极点处的模态参预因子，f％、d％、v％分别为算法给定的状态

转移阈值。

表4-1“0”、“r、”V”、”d”、“s”转化逻辑

lq』一(-Or』一l I<厂％ ? 否
—————◆ td

卜
l仃¨一仃“一l I(d％ I【三】Ⅳ一【￡】吖一l l<1，％

否 否 ——————◆
‘f’

否 是 —————◆
。V’

是 否 ———————◆ ，d’

是 是 ———————◆
t窖

’

(3)稳态图的背景上可以显示频响函数和(对所有频响函数求和)，及复模态指

示函数，单个频响函数等，参数识别算法如(LScF，LSCE)并不以这些曲线作为极点估
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计的依据，但这些辅助工具给操作者对系统极点估计提供多方位的参考。

(4)利用稳态图进行模态参数识别时，一般认为S个数较多的频点上可能是系统

极点。为了防止模态丢失，可适当放宽筛选条件，而将进一步的模态确认交由下一步

的模态验证阶段来处理。

(s)通过对比LSCF及LSCE两种极点估计稳态图，可以看出前者更为清晰地给出

了极点位置所在，LSCE方法稳态图略显凌乱。前者更便于操作者做出选择，但LSCE作

为另一种识别方法，无疑可以作为一种横向参考。

在O-200Hz内对系统极点进行选择，得到白车身初步模态估计如表4．2所示：

表4-2模态参数估计

给出的13阶模态估计，将第r阶模态对应的留数矩阵[4】带入模态振型向量与留

数的关系式(2-23)就得到模态振型向量眇，】。模态振型向量描述了结构以某一阶模态

振动时，各测点振幅比例关系，而实际振幅绝对值由实际激励状况决定。

知道了模态振型向量，就可以合成各阶模态振型动画。将白车身各阶模态振型变

形情况列于下表4．3。
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表4-3模态试验结果

频率
阶数 振型图 振型描述

／Hz

上k1．甚印除‰。：／∑ 忿 黼
整体横向弯曲

L叫 H年

苷 Mr’H莉千蠲、’叫j r刊
1 26．20 ㈧l __—— 毫E嗣潞＼一 乞／ l 、 ，I J————、--∥ 一’弋：回

●

2 28．76 整体扭转

3 43．18 前部弯扭合成

4 52．04 F◆ 顶棚天窗框变形

5 58．21 竖向弯曲

^}l—r q卜．Q
彳 ，l l l}{_≯r 一¨ l j}il=Sd

6 66．17 { 舴
l，刚I 一}} l l’r必瓣 ]1 1l

jf¨拄 后部横向摆动甜 11

]i l{1．¨ftll

t V!． 1rll}一
lI }f 瓢、／，i ij’i ，●

1《》‘鼍

7 88．48 霞一仃、 底板后部变形

乒习 夕掣
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频率
阶数 振型图 振型描述

／Hz

顶棚及后部局部
8 90．58

模态

前部、顶棚及后
9 93．86

部局部复合

．j：jk

j。厂_一l
h／、／＼It ‘f4善1 TTF

矛 前部横向摆动

f{ p J1

<
≯ t 卜 l”f ¨T1

10 101．76
r r }盯 ]丁产

。 f } r— 11l ；●，r
I l Itl lI

擎T 、 { & i 厶1猁
r＼／～7l} ．t_Jl』

∥一 一

11 160．4 局部模态

12 169．2 局部模态

13 186．72 局部模态
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4．4模态验证

获取了白车身模态参数的初步估后，并不能认为其等同于系统的实际物理模态，

在模态参数提取过程中，由于人的经验判断的不同，不同的人得到的结果可能会有偏

差。模态验证的目的就是提供一系列的手段从不同侧面验证已有的判断或剔除错误的

判断，减少这种偏差。

模态验证方法是基于模态分析理论而来，有频响函数综合(FRF Synthesis)、模态

置信准则(MAC)、模态参预(MP)、模态复杂性、模态相位共线性等方法，它们从不

同侧面给操作者提供参考依据，以指导做出相对合理的判断。

下面利用前三种方法对先前做出的模态参数估计加以进一步的讨论。

4．4．1频晌函数综合

获取了模态参数后，就可以通过公式(2．29)计算任意测点自由度对任一激励自由

度间的频响函数。该过程叫频响函数重构或频响函数综合(FRF Synthesis)。这可以提

供了一种进行模态模型验证的工具。

在进行频响函数综合时，获得的频响函数是通过关心的频率范围的模态参数计算

得到的，这与实测频响函数之间必然存在一定的差异，描述这种差异的量为综合频响

函数的上剩余项(UR)和下剩余项(LR)14剐。

实际测量中，响应自由度(测点数)远小于实际结构的自由度(理论上白车身可

离散为无限个自由度)。所以将频响函数公式(2-30)变为

『＼ ] 『＼ 1
[日u∞)】Ⅳ口。川=[y】Ⅳo。M L徊I I [-I A I】-12心。2Ⅳ一[￡】2以。Ⅳj

l ＼l l ＼j

删】ⅣoxM一学 (4—18)

式中Ⅳ朋为关注频段内的模态数；朋为激励自由度数，Ⅳ口为测点自由度数；【UR】

为上剩余项矩阵，它反映处于关注频带以上的那些模态的影响；【LR]为下剩余项矩阵，

它反映处于关注频带以下的那些模态的影响。如图4．9为30号测点+x方向对2号激励

点(．z)的综合频晌函数与该点实测频响函数的对比图(考虑上剩余项和下剩余项)。

一般要求通过综合得到的频响函数在极点处应与实测频响函数较为接近，如果在

某个极点偏移较大，则应对该阶模态的估计过程进行审视。图中极点位置用竖线标识，

可见，在极点处综合频响函数幅值和实测频响函数值比较一致。
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图4-9实测频响函数与其综合频响函数对比

4．4．2模态置信准则

模态置信准则(Modal Assurance Criterion)简称MAC，它表示两个模态向量间的

相关性，其定义为㈣【481：

MAC({州拈丽器‰(4-19)
在实际运用中，它分两种情况：

(1)如果{If，)，和{y)。是用相同参数识别方法对同一振型的估计，理论上，MAC

值应接近1，因为两个模态向量间按一定的比例因子是可以相互转换的；当{lf，)，和{lf，)。

是对不同振型的估计时，则MAC值会相对较低，即两个模态向量间不存在明显的线性

关系。

(2)如果{lf，)，和{y)。是用两种不同方法计算得到的模态向量，则MAC是很实用

的比较工具，可以帮助操作者剔除非物理模态提供参考。

具体到该次白车身模态试验，两次估计分别采用多参考点最小二乘复指数法

(LSCE)和多参考点最小二乘复频域法(LSCF)，分别求得模态振型向量后，将MAC

值列于表4．4(按百分数表示)。
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表4-4两种模态参数估计方法的MAC值表(按百分数表示)

蕊
l阶 2阶 3阶 4阶 5阶 6阶 7阶 8阶 9阶 10阶 11阶 12阶 13阶

26．21 28．76 42．∞ 52．00 58．17 66．19 88．50 90．S9 93．∞ 101．75 130．42 169．55 1踮．9S

HZ HZ HZ HZ Hz HZ HZ HZ HZ HZ HZ HZ HZ

1阶 26．20峨 97．43 11．48 7．19 2．12 0．10 0．41 0．34 0．01 0．32 O．10 0．∞ 0．27 1．∞

2阶 28．76HZ 10．63 90．02 1．76 1．25 O．36 1．4l 1．30 0．2S O．11 0．酯 0．75 1．53 4．35

3阶 43．18HZ 7．97 2．19 96．1s 4．∞ 0．04 0．59 0．33 O．76 3．S9 1．S7 0．04 O．∞ 0．55

4阶 52．04忆 1．97 0．6S S．65 97．钙 0．96 0．40 0．2S 0．64 0．30 0．08 0．26 O．10 O．∞

5阶 58．21HZ O．21 0．32 0．3S 1．72 99．如 0．27 0．20 O．03 0．03 O．∞ O．01 0．03 0．40

6阶 66．17屺 0．36 1．19 0．34 0．14 0．41 97．∞ 0．54 0．08 0．08 0．∞ 0．11 0．28 0．21

7阶 88．48忆 O．29 0．∞ 0．20 0．19 0．13 0136 97．鼹 0．64 1．踮 O．20 0．46 0．03 0．43

8阶 90．58HZ 0．04 0．26 0．68 0．45 0．01 0．13 0．82 97．70 1．09 0．18 0．35 0．15 1．07

9阶 93．86HZ O．20 0．06 2．93 O．14 O．01 0，03 1．62 0．77 98．84 1．34 0．23 0．04 O．22

10

101．76Hz o．14 O．72 1．50 0．11 0．∞ 0．08 o．∞ O．12 o．鼢 99．51 n04 O．35 O．∞

阶

11

160．4忆 0．33 0．01 O．∞ 0．3S 0．04 0．14 0．28 0．28 0．19 O．03 90．27 8．11 O．28

阶

12

169．2HZ 1．73 2．57 0．54 0．03 0．04 0．s8 0．76 0．37 0．14 0．47 12．S0 92．26 0．02

阶

13

186．72屹 0．72 3．67 0．18 O．3S 0-22 0．12 0．34 1．05 0．10 0．∞ 0．s8 O．18 94．3l

阶

对表4．4做如下说明：

(1)对于MAC值表，对同一阶模态的两种估计的MAC值在90％以上，基本可以

认为该阶模态为系统的物理模态。

从表4．4中可以看出，同一阶振型的MAC值较大，几乎都在90％以上。不同两阶

振型的MAC较小，大都接近于0。

(2)一般而言【聃】，两阶模态的MAC值高于35％，如果频率相差较大，则说明测

点数量不足或安装不合理，从而产生相似的模态；如果两阶模态频率接近，那要分析

是否这两阶模态是否为同一阶模态，而由于测试条件的微小改变导致得到了两阶模态。

这两种现象在该次试验中并未发现。

观察该表，第1和2及第11和12阶模态向量的MAC值偏大，在10％左右。根据

式(4．19)，说明第1和2及第11和12阶模态向量相关程度略高，这些模态向量有局

部的线性关系，即两阶模态振型可能在局部有一定的相似性。或者这两阶模态并不相

似，只是由于测点布置的原因，不相似的地方恰好未布置测点，而布置了测点的位置

恰好得到相似的模态向量。事实上，第1阶为横向整体弯曲模态，第2阶为整体扭转
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模态；第11阶和第1．2阶都为顶棚与车身后部的局部复合模态，顶棚振型有一定相似

性。

4．4．3模态参预

模态参预(MP)是分析激励自由度贡献度的一个工具。通过该参数可以知道各激

振点对某阶模态振动有效性，其定义为‘昭1：

M

峨Ⅳr=∑l‰坼I (4-20)
o=I

式中参数含义为

¨输入自由度数；

Ⅳo：输出自由度数；

N：模态数；r

钿Ⅳ，：第0个输出，第i个输入，第r阶模态的留数。

此‰Ⅳ，表示在第i个自由度激励下引起第r阶模态响应在该阶模态总响应中所占

的比重。即是说从MP值可以知道某一阶模态是如何被各个激励自由度激励起来的。

将试验中的1号激励自由度(-Y)和2号激励自由度(．z)对各阶模态的MP值列于表

4．5：

表4-5模态参预(MP)值
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模态参预矩阵不能说明模态估计的好坏，但能反映激励效果，即指明哪一个激励

自由度对该阶模态激励得更好。

对表4．5的分析如下：

(1)如表4．5中1号激励点对第5阶模态的模态参预值为3．9，是表中的最小值，

说明1号激励点可能位于第6阶模态振型节点附近，或激励方向与振型方向呈垂直交

叉状态。事实上，第6阶模态表现为白车身竖向弯曲振动，其弯曲面正好与l号激励

自由度的方向垂直，自然，它对该阶模态起到的激励作用就偏小。

(2)2号激励点对前几阶(第1、2、3、4、5阶)模态起到的激励效果较大，而

这几阶模态表现为整体模态，说明2号激励点在该次模态试验中对激起白车身整体模

态起到显著的效果；1号激励点对后面若干阶(第6、7、9、10、11、12、13)模态起

到的激励效果更明显，这些模态更多的表现为车身后部振动幅度较大的模态，以及车

辆坐标系Y方向振幅相对较大的模态，这显然是与1号激励自由度的位置与方向相关

的。

表4．5也证明了激励点数量及位置对模态试验结果有着重大的影响。

4．5计算模态分析结果和实验模态分析结果对比

对比第三章有限元仿真模型计算的模态结果，前几阶对应情况如表4．6。

表4-6计算模态与模态试验结果对比

从仿真计算结果中来看，越往高频段，计算模态阶数越为丰富，包含大量的局部模

态；而本次模态试验由于传感器的布置密集程度的限制，获取的局部模态较少。

4．6本章小结

本章首先阐述了以系统辨识为基础的实验模态分析基本原理。提出白车身模态试

验方案，包括白车身支承方式，激励自由度的选择，激励信号的选择，测点布置方案，

信号采集方案。并对方案选择依据作了解释。

实验模态分析包含三项重要的内容：频响函数测试、模态参数估计以及模态验证，

本章一一进行了论述。

(1)频响函数采集在制定的模态试验方案基础上完成；
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(2)模态参数估计是实验模态分析的核心内容，本章基于最小二乘复频域法辅以

最小二乘复指数法，以稳态图为手段，对模态参数进行估计。对比两种方法发现，前

者更为直观和清晰。

(3)模态验证是减小模态参数估计误差的重要手段，本章基于频响函数综合、模

态置信准则以及模态参预三种模态验证手段对白车身模态参数估计结果进行了进一步

的分析，力图从三种验证手段的数学和物理意义上对试验结果作出解释。

最后，对比了实验模态结果和计算模态结果，结果表明，前5阶实验结果与仿真

结果形成良好的对应关系。至此，基本完成白车身模态分析过程。
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第五章白车身结构优化研究

5．1引言

本章结合具体车型对车身薄板声振特性进行研究，重点探讨车身薄板结构振动特

性的描述方法及优化方法，并对其合理性进行论证，为最终解决实际问题打下基础。

5．2研究背景

本课题研究车型为广汽丰田凯美瑞车型。从用户历年的投诉情况统计【621，针对该

车NVH相关问题的投诉中，包含以下几个方面：(1)、发动机噪声过大或随使用里程增

加而显著增大；(2)、发动机在中高转速下，车内噪声偏大(车窗关闭，空调关闭)，这

点在2。0L车型上体现尤为明显；相对于2．4L车型，2．OL车型转速／车速比偏高，在中高

速、加速和上坡等工况下该问题凸显出来，有“小马拉大车”之嫌；发动机转速在

3000r／min附近时，车内噪声水平处于峰值(车窗关闭)；(3)、车辆各种异响(变速器、

发动机启动噪声)；(4)、其他。在其年度改型中，上述问题均未予以解决。
‘

本课题只研究车内噪声问题，因此以第二个问题为研究切入点；在发动机作为主

要激励源的前提下，以结构优化设计为手段改善NVH性能。

汽车车内噪声治理是一个复杂的问题，目前国内尚无系统的、完善的强制性技术

指标。车内噪声按来源包括乘坐室外汽车各部分噪声通过各种声学传递途径传入乘坐

室内的部分，和汽车各部分振动通过各种振动传递路径激发车身板件振动，并向乘坐

室内辐射的噪声。不同来源的噪声在乘坐室内声学特性的制约下，形成复杂的混响声

场，从而形成车内噪到391。如果噪声从乘坐室外通过各种缝隙泄入车内这个因素并不

突出的话，则应重点考察乘坐室结构参数的影响，从结构参数设计上挖掘降噪潜能；

为优化车内声学舒适性打下必要的基础。

对车内噪声而言【221，20—200Hz的低频噪声是一个值得重视的特殊频段，因为200Hz

以下频率是车身结构振动引起的车内噪声相对集中的频段。在该频段内，常规的吸声

降噪措施作用不大。对于乘坐室这样具有弹性薄壁的腔体，车身壁板的振动与内部声

场直接形成复杂的耦合关系。采用承载式车身结构的轿车，动力总成、传动及悬架系

统直接安装在车身上，产生的振动直接传递到车身从而激发结构声辐射，致使车内低

频噪声问题更为显著。对于该车采用的直列四缸发动机，从谐次分析角度来看，转速

为3000r／min附近时，对应的一阶激励频率大概在lOOHz附近，落在20“200Hz这一频

率范围内；所以对乘坐室结构的优化研究尤其具有重要意义。

5．3优化思路及依据

根据车内噪声产生机理，传统的降低车内噪声的措施分为三种： 一

(1)降低噪声源强度，主要包括发动机噪声和底盘噪声；

(2)控制噪声和振动传播途径，包括隔声和隔振两个方面；
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(3)吸声降噪，运用吸声材料对发动机噪声、乘员室噪声、行李箱噪声进行吸声

降噪。

从三个方面同时采取有效的措施，才能最大程度降低车内噪声，任何一个方面的

重视不够或处理不当都会大大限制降噪效果。

本课题重点探讨其中一个环节，即控制结构振动传播途径，减少车内噪声辐射，

为最终实现降低车内噪声打下基础。

为节约能源，保护环境，当前对车辆的燃油经济型提出越来越高的要求，这就使

得车辆轻量化设计成为主流。结构轻量化，尤其是车身结构的轻量化，导致车身固有

频率降低，模态密集，声腔．结构耦合加重，极易放大振动和噪声。因此，在车身结构

的设计上，应采用现代设计方法，优化车身结构，最大限度利用车身减振降噪潜力(3引。

相对于车门、车窗、风挡玻璃、立柱、车地板等结构，车身顶棚的整体刚度明显

较低。加之其覆盖乘员头部并接近耳畔位置，导致顶棚结构振动及噪声辐射问题尤为

突出，成为车内低频噪声治理不可忽视的一个结构，是工程上关注的一个重点1631。该

车型较大的顶棚尺寸带来宽大乘坐空间的同时，顶棚振动控制问题也应成为设计人员

关注的一个重点。

人们常常试图通过改变车身结构来降低车内噪声，如改变顶棚结构和其他内饰板

结构，改变座椅形状，在车后部顶棚和地板附加阻尼贴层，改变后窗密封条的刚度等。

但是这些方法的实际效果一般并不明显。相比之下，在顶棚上附加加强筋常常能获得

不错的效果【391。根据前人以往的试验研究，在顶棚恰当位置附加质量(如放沙袋)改

变顶棚振动局部模态，可对车内噪声特性造成显著影响；即顶棚结构的噪声治理对保

证车内声学舒适性有着重要的意义。

图5—1附加质量试验和顶棚加强筋

附J211311强筋是抑制顶棚振动的有力手段，顶棚加强筋具有如下两个优点：

(1)有针对性地对顶棚薄弱环节进行加强，改善顶棚结构的刚度分布和质量分布，

优化顶棚模态频率分布及改善模态振型，抑制顶棚中低频段的鼓振。

(2)不需要改变顶棚的结构或改变顶棚的厚度，更多地通过加强筋截面形式及加强

筋布局方案的优化来实现顶棚刚度特性的改善，节省材料，改进难度及成本低。

实际中，常采用仿真结合试验的方式寻求解决方案。仿真方面，可对车身壁板振

动及车内声场进行模拟分析，找到对车内设定点声压较为敏感的结构参数，进而指导

改进设计。试验方面，可通过车内噪声与振动源以及声源的相干分析来寻找结构振动

的传递路径，从而确立解决问题的方法。
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另一方面，如果直接对噪声辐射结构的振动状况加以研究，找到合理的结构振动

控制方案，减小作为辐射源的敏感结构的振动，则同样能使车内噪声整体水平得到降

低。这样可以避开的声学模拟置信度的问题。文献【37】通过试验手段，采用顶棚振动频

响函数测试的方式对顶棚的振动特性进行了摸底，并对顶棚结构刚度作了改进，对本

课题的研究有一定借鉴意义。

下面基于理论分析结合仿真手段对顶棚结构的振动特性及其振动控制机理加以进

一步的揭示。

5．4顶棚结构振动特性数学描述

为了研究问题的方便，将顶棚固定方式近似看成四边简支的薄板。

四边简支矩形薄板的固有频率为‘删

‰卸2学+吾)√鲁 G4，

其中a、b及t分别为薄板的长度、宽度和厚度；

m，n=l，2，．．．它们决定了薄板的任一阶模态固有频率；

其中岛=五百Eh丽3 ；E为材料警性模量；JLl为泊松比；p为材料密度。
该薄板在圆频率为‰的激励下球坐标下的任意一点的声压值：

ⅥA加心≯pc等．黑[蹦][镞暑]④2，
式中a=kasinOcos‘p。

卢=kbsinOcosqo；

K为声波波数： k=‰／c。

从该公式可以看出，在声场中某点p，0，妒)的声压响应取决于薄板在(m，n)阶模

态下的法向振动速度‰一，及薄板的表面积j出和声波波数k。波数是振动圆频率与声
速的比值，与频率f成线性关系。为了讨论问题的方便，在所讨论的频率范围内

(90．1lOHz)，忽略其影响。

一般实际应用中，为了减少参数便于应用，参考平面声源，从公式中分离出薄板

法向速度和面积两个关键参数，单独定义：

‘=幺·缸 (s一3)



西南交通大学硕士研究生学位论文 第41页

匆是薄板第i个面元血，中心的法向速度幅值。

假设顶棚受到频率为f的激励，则

‘U)=玩(力·她 (5—4)

对所有的N个面元，有

Ⅳ

k(门=∑[幺(门-她】 (5-5)
扭1

该式是对薄板在频率f激励下的振动状况的一种统计描述。

具体到顶棚薄板结构，为减少其噪声辐射，应对顶棚结构的振动进行有效的抑制。

如果各面元大小一致，面积为s。则公式变为

其中

．Ⅳ

‰(厂)=s·∑砬(厂)=s·u(厂) (5．6)
i=1

．Ⅳ

u∽=∑幺(门
i=1

(5．7)

U(f)是频率f下各面元法向振速幅值之和，因此，它是一个具有统计意义的与频

率相关的函数。设关心频段为厂∈(石，五)，进行频率响应分析时，对各个频率点的u(／)

求和后除以面元个数N，即

^

∑u(厂)万(z，五)2午 (5-8)

瓦(石，石)是以薄板振动声压响应函数(式5·2)为背景，对顶棚结构在厂∈(彳，五)频

率范围内顶棚基于声辐射的振动状况评价值。

图5—2顶棚结构CAD模型(含翻边不含天窗)
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下面利用基于函数U(／)及瓦(彳，厶)值来对各种形式顶棚加强筋的减振效果进行对

比，包括不同位置的加强筋的对比、不同厚度加强筋对比、不同截面形式的加强筋对

比以及多根加强筋时的对比。统计面积范围如图5-3。

图5-3 U(f)值统计范围(不含翻边及天窗)

5．5优化方案的选择及对比分析

5．5．1加强筋布局对顶棚振动特性的影响

加强筋位置选择的基本原则是依据相应的模态振型来设定位置。如5-4所示，加强

筋布置在振型节线A上的效果不如布置在B、c位置效果好。

图5-4薄板模态振型示意图

由于顶棚在90-110Hz范围内有多阶模态，相应就有多种振型，选择图5—5三种典

型加强筋布局形式，其中原车采用的是第二种方案。

(a)方案一 (b)方案二(原车) (c)方案三

图5-5三种位置的加强筋对比图

先对采用三种不同加强筋方案的白车身分别进行90．1lOHz范围内的模态计算。计
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算出的固有频率和模态振型图列于表5-1。

表5-I三种方案模态仿真结果对比

第3阶

⋯l一}一{痧
第5阶

⋯!一{一{痧频率／Hz l 96．69 96．48 96．35
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表5-I三种方案模态仿真结果对比(续表一)

三种方案振型对比

方案一 方案二 方案三

第7阶 }-硒洒二勰≯一 影：：_一一：淹●—y
频率IHz 98．11 97．31

第8阶 ；●狃
i妒‘鬻—y

频率IHz 100．06

第9阶 誊西 ≯；：i2l瞄雹曩蠹 ≥j2怨露罗” }一璧罗频率IHz i00 35

第10阶

i00．50 i00．53

频率／Hz i00．62

第11阶

频率／Hz i00．86

第12阶

i00．70 i00．70

频率／Hz 101．49 101．39 i01．34
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表5-1三种方案模态仿真结果对比(续表二)

三种方案振型对比

方案一 方案二 方案三

第13阶
豢{：k矗霪羹曩隧 豢|!么缀 麓||!k叠霜露譬鏊熬
圜■罗“。 甄■y罗

频率／Hz 102．39 102．19 102．34

“篡， 醚鸶 蠡 型；艺誓圈蕊l_瑚m。。 西 一’r：!0’J，7J●

墨酽 溺■豳圈豳伊
二；：乏Z—，

一‘b0L[一一第14阶 H《+x————一一

：：“敏毋鼎■ ：崦涮矿，，一 厂黪姥耀
频率／Hz i03．83 103．83 103．83

第15阶 _-盈—图A鬣y
频率／Hz 104．12

巨蓦

函 兰{乙叠二膏：．二厂】椭
拼瓣强流翱●■匮霭i澶P一

第16阶

：j尝滞眵r 焉：鞠簟∥厂
。要，删掣qt霸r％jl ■■孵?乳巍J■F—r

谰矿
频率／Hz 104．15 104．16 104．73

f≥嚣
#，o。fⅧ。蕊：一篇。!／，第17阶
；』__一一-潮y

频率／Hz 104．84

l鬈：矗

一薯!：!：么舀鏊网融 警}{：；i一囤一’n’o#-j+J■■■■■_‘氐 二．。么-叫二_嚣；■1一第18阶 一-一 ■夥罗———盔，

妊，厂 甄——厂
￡Jl，瓢割y

频率／Hz 104．89 104．92 104．88
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表5-1三种方案模态仿真结果对比(续表三)

三种方案振型对比

方案一 方案二 方案三

第19阶
董!≥叠霞灞随 ≥篓么叠淤羹& ≥‘_；乙童圜＆谬一 嗵5：：—一一 秽'矿

：：Ⅺ≯—，r ：：誓碉_?，|lr

频率／Hz 105．23 105-30 105．72

嘭鎏 |函二：篇■乞
第20阶

谬i⋯
1l”。-“·I -．1I——P7
：■’。●l。，=1

频率／Hz 105．64

第21阶
二兰：2·暖蒸圈露焱

一．1_?_叠k叠譬-铲■巴哆 么翟霉
爹。一影眇 羹罗默—■-厂 慧罗

频率IHz 106．25 106．32 106．63

第22阶 窆洫．。-----．，悸盔 二．，?么●配
￡，I ∽潞r ●■r—‘k—陟I＆■y_灞一
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表5-1三种方案模态仿真结果对比(续表四)

三种方案振型对比

方案一 方案二 方案三

第25阶一l—i梦频率IHz 109．45 108．95 109．12

第26阶 ；■裔避
乞黟罗努

频率／Hz 109．97

将三种方案计算得到固有频率用如图5．6所示柱状图加以对比。
115 r‘·——1’。‘”’。，。’。1。11。·-。—。--。。—。。’’————·-r-———-—·—·—。。-‘-——。。----—————-⋯。—’’’1—’-·—V。-···V——。。-。-。。。’“。———————————————---——————————————-----————————————————----r—————————————-----—————————

-彳戛：

I 2 3 4 5 6 7 8 9 10 11 12 13 14 15 16 17 18 19 20 21 22 23 24 25 26

阶数

图5-6分别采用三种位置加强筋时模态频率对比

从模态计算的结果来看，在90"llOHz这个频段内，集中了多阶顶棚振动较为活跃

的模态。

统计该表，三种方案有共同的振型，也有各自独有的振型，这是由于顶棚结构质

量分布和刚度分布的不同所致。

在方案1、方案2和方案3共同拥有的模态中，如第3、4、13、16、18、19、21、

22、24、25阶，方案三拥有最好的顶棚振型。

在方案1、方案2和方案3各自所独有的模态振型中，如第2、8、11、15、17、

∞

：3

∞

：；=

∞

：2

∞

¨H／辞罴怔叵
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16、20阶，顶棚参与都较为活跃。这说明在顶棚加强筋方案选择时，应关注这些特有

振型所带来的不利影响。

从模态分析结果可以得出以下结论：

(1)从柱状图中可以看出，顶棚加强筋位置的变化对整个白车身的模态频率的影

响极为有限；可见，顶棚加强筋对顶棚振动特性的影响更多的是通过对振型的影响；

对顶棚振动特性的优化即是对顶棚振型进行优化。

如果将顶棚结构单独取出，设置边界条件进行模态计算，则加强筋对移频效果是显

著的，文献【36】中有详细的论述。顶棚作为白车身结构上的一个子结构，它与其他结构

互为约束，相互影响，共同构成整个白车身。所以这里对整个白车身的模态进行计算

而不单独对顶棚结构进行分析，重点关注顶棚振型。

(2)加强筋的位置不同，造成顶棚结构刚度分布及质量分布有所区别，模态频率

的分布及相应振型也会不同：横向比较各种加强筋布局方式所带来的结果发现，各方

案除拥有一些相似模态外还拥有自己独特振型的模态。为了抑制顶棚某个位置的法向

振动而引入加强筋时，要考虑到加强筋的引入的同时可能带来了新的有害振型。

(3)由于加强筋位置不同导致的振型的改变，所以存在最佳的布局方案使尽量多

的顶棚低频法向振动模态得到抑制。

(4)在实际工况中，由于存在主要模态，次要模态之分，即某些模态在振动中占

主导地位，而另一些模态占次要地位；所以还要根据顶棚实际响应状况来确定加强筋

位置。

由于不同位置加强筋存在各自不同的模态，增加了对比的难度；为了对各方案的优

劣进行进一步对比，运用具有统计意义的U(f)和研石，五】对各种方案加以评价。

发动机通过副车架与车身相连，白车身并不包含副车架，所以在副车架与白车身

的连接位置施加单位激励，对白车身作f∈[90Hz，1lOHz】范围内的频率响应分析。步长

取0．5Hz，90—110Hz范围内，共41个频点。在Nastran 2005中进行计算，得到各面元

中点(面元中点处网格节点)处振动速度幅值。为减少数据量以便于进行数据后处理，

只将顶棚节点计算结果输出到数据文件。方案2顶棚响应云图如图5-7、5．8、5-9(其

他频率点响应云图省略)。．
’
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图5-7在90Hz单位激励下顶棚振速响应云图

图5-8在1 00Hz单位激励下顶棚振速响应云图

46 092。++。0。00。-B曼l
3 94+0。o隧
2 90+00。L

182386+删000曩1
—2 6@01医

翥急

灏蕙
8 52+000L二一

图5-9在1 lOHz单位激励下顶棚振速响应云图

赢j靥
86+00峨

黜
&叫|

黧-
63+001

91+001陵

■犀隧一匪_一圜医H■一隧一
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取顶棚上的100个面元作统计，即式5．7中，N=100。通过对扩展名为“．f06”的

结果文件用Excel 2007进行处理，得到三种方案响应函数u(f)值图，如图5．10。
湖O

2∞O

鼍2000
趔1500
Q
蚤1000

_专：耳= n} ’“江#：一 -*” ，：j=一}+卜}¨’{“

·l t。 ’i l
} ．；’；。 l ：} ·方案1{。

：}’ ：{A
{

j”一 矗
●々

：{一一方案2

走
：： ”iA 盂：^一

～

A ，{＼ 0I：． ，?! ；蛙 ‘豁 ^ 瓣 ?弧
一-7． f著毫3
⋯
{⋯

●^—— {。l

f V-{l
{： f 1．}， 挖 ．7 3 2一媳7^l 2怂：● ～霉 I

残。r 醢 ＼；二 i嚣l 歹j砖茶 二：够 l l l奠j|；。l 氏．镰。F-，，-制-I‘，黻。 ≮登j娃{V盖镰Ⅵ，搿 ＼{掣 ．孵‘j繇沁 ．，√&簟‘■一

m西圻o m,el m—m m峨寸-n I,I'I l^惦t／'l h‘^∞们∞讥

誉。喜2鲁三看=含暑台宝窖昌誉宴鲁暑蓉暑誉=g
r■t’ e-I —f■r●r■ 一 一r’

频率／llz

图5—10三种位置加强筋频晌函数图

由式5．8可得

110

∑ u。(门 ．

．．

方案1： g[90Hz，1 10Hz]=丝≮

方案2(原车)：

方案3：

=325．08(m／s)；

u'2[90Hz,．1
1 0Hz]=盟≮

历-3[90Hz，1 10Hz]=丝≮
％(厂)

U：(厂)

=252．84(m／s)；

=148．24(m／s)。

从图5．10来看，方案3在多个频率处顶棚振动状况都要好于方案王和方案2。

从研Z，以】统计分析来看，方案2(原车的加强筋方案)优于方案1，而方案3又优

于原车方案。
。

下面对以一【Z，fd作为加强筋方案优劣对比依据的合理性进行仿真检验。

如图5—11(a)为一车室空腔边界元模型，并设置驾驶员耳畔附近为声压级观测场

点，如图5．11(b)所示。

在顶棚上位置施加平均大小为历[90Hz,1 10Hz]e[40m／s,400m／s]法向速度边界条件。

由于历[90Hz，1lOHz】是41个频率点响应幅值之和，所以模型节点上的速度边界条件约

为[1m／s，10m／s]；另外，由于板件不同位置的振动对声压响应的贡献量大小不一且有

正负之分，所以取随机相位。如图5．12(a)。在SYSNOISE 5．6中对空腔声场进行频响

计算，观察司乘人员耳畔高度所在面上的声压级，得到如图5．12(b)所示的云图。综

合各订值下司机耳畔的声压级频响函数得到图5—13(A计权)。
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／<一
(a)边界元模型 (b)驾驶员耳畔场点

图5—1 I车室空腔边界元模型及观测点设置

15

10

65

号60
＼

逛
如缸

蒸55
醚

淑50

45

40

(a)速度扰动 (b)噪声观测

图5-12顶棚位置的法向速度边界条件及声压级云图

：(90Hz，ZIOHz) 范围内不同u值下翟；驶员耳畔声压级幅频图 ：

氛 ：

厢粼
；惑 z励糯 么；
；心么戮 ≮渊髟；
．。。＼譬黝-／／ 心

。”／ ／．
——’

．．．．．．．．．．u=40

／ ·-—-—-——u=80

．r。}／
。-m———m—u=l 20

．．．．．．．．．u=l 60
，，一r’nn

、，
．．．．．．．．u：240●

●

一u：280●

●

1】唧譬，n

．．．．．．．．．u：360

．．．．．．．—u=400

100．

频率庸z

图5-13(90Hz，1 lOHz)范围内不同订(m／s)值下驾驶员耳畔声压级幅频图

由图5-13可知，在[90Hz，llOHz]频率范围内，各个万值下驾驶员耳畔声压级频

响函数分布疏密不均。将[90Hz，1lOHz]频率范围内，不同订值下驾驶员耳畔声压级在
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[90，1 lOHz]范围内的幅值绘于图5-14。
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图S-14 IOOHz处声压级幅值随历的变化趋势

由图5．14可知，在[90，llOHz]范围内，声压级幅值在万：40m／s到万：400m／s的范围

内，有lOdB的变化幅度，即平均每△万=20对应声压级约0．5dB的变化量；并随万的

增大而趋缓；由图5．14可知，车内噪声对万值的变化是敏感的。

此次仿真验算中并未考虑吸声边界条件等因素，所以仿真结果偏理想，实际应用

中的效果有待检验；但至少证明了基于瓦值统计对加强筋优劣进行对比是可行的。

5．5．2加强筋截面形式对顶棚振动特性的影响

原车的加强筋截面为平板式，厚度为1．4mm，下面适当加厚和减薄其厚度讨论其

对顶棚振动特性的影响，加强筋位置选取基于方案2和方案3。选取0．8mm“2．0mm多

种厚度分别计算。
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图5-15方案2位置加强筋厚度变化时万值对比
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图5—16方案3位置加强筋厚度变化时历值对比

由图5—15和5．16可以看出，在同一位置的加强筋厚度变化时，万值也会随之变化，

厚度太低时，减振效果不好；而一味加大厚度亦会适得其反。这是因为顶棚的模态是

由质量矩阵和刚度矩阵共同决定的；加强筋厚度增加一方面加大了顶棚结构刚度，一

方面也附加了更大的质量。所以存在最佳的顶棚刚度和质量分布的方案，使顶棚拥有

最好的振型，进而使顶棚振动特性得到改善。

从图5．15可知，原车加强筋厚度选择为1．4mm是合理的。

下面讨论其他截面形式加强筋对顶棚振动特性的影响。

顶棚加强筋结构两端与自车身相连的形式是介于两端简支和两端固定之间的情况

f39】。为了设计出合理的截面，使加强筋具有较大的抗弯刚度并且有较轻的质量。需要

研究截面参数与顶棚振动特性的定量关系。

为了简化起见，以简支梁模型代替加强筋连接方式进行初步研究，如5．17所示。

图5—17简支粱

简支梁的模态频率为m1，

z=譬懵(i=1，2，．．．) (5．9)

其中，E为弹性模量，，为梁截面惯性矩，P为材料密度，，为梁的长度；口的物

理意义为梁的抗弯刚度。

由公式可以看出，要提高梁弯曲振动固有频率，可以：(a)选择弹性模量较大的

材料；(b)采用截面惯性矩较大的梁；(c)选用具有较小的密度材料。且梁的长度越

短对提高固有频率越有利。然而运用于汽车顶棚加强筋的梁要考虑到工程实际中的限

制因素，如基于成本约束，材料的选择很难做到随心所欲，低碳钢是较多采用的材料，

各种钢材的弹性模量相差无几；另外加强筋的长度也受车顶棚宽度的限制，所以工程
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上最便于作为设计变量的是梁截面的惯性矩。列出图5—18几种常用截面形式。

(b)

图5-1 8三种加强筋截面形式

如图5．19所示面面积为A的截面

l

内
玎]=绷可
．_一

了

×

图5—19截回微兀

该截面对x轴的惯性矩的定义为：

I，=f,2dA
由此可推得图5．18(b)截面形式的惯性矩为：

-，=2Ⅱf砌+三协+rz2勉+后：”丁《，2捌
其中T为梁的厚度。梁的截面尺寸为

彳=(2m+2h+w)T

简化得到

I。=‘i1 w+吉所)T3+whT2+(w+詈局)rh2
根据实际情况，这里翻边宽度m取9ram，则上式变为：

I，=咕w+4．5)T3+whT2+(w+；厅)砌2

(c)

(5．10)

(5．11)

(5．12)

(5．13)

(5．14)

顶棚与加强筋在振动过程中，将顶棚与加强筋的结合面看成是中性面，即在变形

过程中长度不变，对应图5．19中的X轴。从公式知道，截面惯性矩和各截面参数都是

正相关，这些参数取值越大，就越能获得更大的惯性矩，梁就具有更大的抗弯刚度。

但在实际设计中，这些参数收到一些实际因素的限制，如加强筋不能隆起过高，以免

对其他结构如内饰的安装造成干涉；重量过大的加强筋也不符合轻量化设计的要求。

从公式还可以看出，各个截面参数对截面惯性矩的影响程度显然是不同的。所以

在一定约束条件下，存在较为合理的方案。
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定义R为截面惯性矩与截面面积的比值：

尺：生(5-15)
彳

R值越大，则相同面积的截面拥有更大的惯性矩。该值可以作为梁截面轻量化设计

的指导依据。梁的长度随着车顶棚的定型也就定了，所以梁的重量就取决于梁截面积。

根据实际加工及安装的需要，这里对W、h、T给定如下取值范围，单位为mm：

w∈【10，60】；T∈[0．6，2．0】；h∈【O，12】：

对各截面参数在其取值范围内变化时求相应的I。、A和R值，对W、T和h分布设

置变化幅度即步长为2mm，0．1mm，lmm。原车该梁的截面积为112mm2，更换方案

后，为了重量不会增加，将截面积小于112mm2的前20个方案，按R值降序排列，得

到表5．2：

表5-2加强筋截面参数变化时按R值大小排列出前20个方案

＼
＼＼参数 W／咖 T／咖 h／咖 I．／mm' A／ram2 R／ram'方八
1 60 1．1 11 9782．129 110．00 88．928

2 60 1 11 8823．458 100．00 88．234

3 58 1．1 11 9488．644 107．80 88．020

4 60 0．9 11 7878．955 90．00 87．543

S 58 l 1l 8558．958 98．00 87．336

6 56 1．1 1I 9195．158 10S．60 87．075

7 60 0．8 11 6948．523 80。00 86．856

8 58 0．9 1l 7642．971 88．20 86．655

9 56 I 11 8294．458 96．0000 86．400

10 60 0．7 11 6032．06 70．00 86．172

11 54 1．1 11 8901．673 103．40 86．089

12 58 0．8 11 6740．587 78．40 85．976

13 S6 0．9 11 7406．986 86．40 85．729

14 52 1．2 11 9463．288 110．40 85．718

15 60 0．6 11 5129．483 60．00 85．491

16 54 1 11 8029．958 94．00 85．425

17 58 0．7 1l 5851．7 13 68．60 8S．301

18 52 1．1 11 8608．187 101．20 85．061‘

19 56 0．8 11 6532．651 76．8000 85．060

20 54 0．9 11 7171．002 84．6000 84．763

观察该表，注意到方案10、15和17，梁的截面积A相对较小，如果用这三种方
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案能满足要求，则无疑会节省材料。

由于这三种方案的截面参数在数值上较为接近，选取第10中方案作为试算方案，

与前面平板截面加强筋计算结果形成对比。

实际中常将翻边轮廓做成如图5．20所示形式

＼．!一／——．＼～．!一／——一
图5-20加强筋翻边轮廓

两种种梁截面方案有限元模型如图5．17所示。

(a)平板式截面 (b)槽状截面

图5-21两种截面形式加强筋

频响分析得到响应函数如图5．22所示
2bUU

垂：罩500允蕊一裂≤≥
方案3： fi3(90Hz，1 10Hz)=盟≮

方案4：万4(90Hz，1 lOHz)=

110

∑ u。(厂)
f=90．af=O 5

从fi-来看，两种方案效果相似。

N

=148．24(m【／s)

=150．96(m／s)
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方案3在202Hz、104Hz处顶棚振动状况比方案4好；方案4在105Hz处顶棚振动

状况比方案3要好。

方案3加强筋重1．007kg，方案4加强筋0．6291kg，重量减轻了37．5％。

下面讨论新增一根加强筋时，对顶棚振动的影响。

在方案4的基础上增加一新的加强筋，结合模态分析，考察运用多根加强筋时对

顶棚振动的抑制效果，其位置选取在如图5．23靠近天窗的地方，位于多阶顶棚模态腹

点处，命名为方案5。根据实际测量，考虑到其不能隆起过高以免对天窗的开启造成干

涉，截面参数定为：

表5-3方案5中新增加强筋截面参数选择

响应函数如图5—24所示

2SOO

2000

∞

≥1S00

：l鲤
Q1000
口

500

O

图5-23新增加强筋的位置示意
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计算得到：

图5-24新增加强筋时和方案6的响应函数
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方案4：

方案5：

五-4(90Hz，1 10Hz)=丝≮
110

∑ 乩(／)
五-5(90Hz，1 10Hz)=丛≮

=150．96(m／s)

=121．05(ITll／s)

从结果来看，方案5在方案4的基础上，瓦值得到较大幅度的降低。如图5—25为

方案4、5以及原车加强筋方案的理论降噪效果对比。理论上，方案5相比原车方案有

约3—4dB的降噪潜力。

⋯E三亟垂j耍委霆巫匿重壅霆重羹固
”⋯⋯⋯⋯一⋯⋯一⋯⋯二麓—‘一—^一一
警一。 ／，{
氍 ⋯⋯⋯⋯⋯一一二一”

萋。=．。 ，，妒一7／l
／
／ l

曲 菇 ： {
：
I

— l：二万王；方薹4 ·7j。 辱之 ” ‘7。 ‘+

。

：辽奠·麓、1∞，堂]i∥。：

图5-25方案4、5以及原车方案效果对比

方案5在96．5Hz、102．5Hz和104Hz顶棚振动状况都好于方案4。这三个频率点改

进前后的顶棚振动速度响应云图如图5—26、27、28所示。

(a)方案4 (b)方案5

图5-26 96．5Hz频率下改进前后对比图

(a)方案4 (b)方案5

图5-27 1 02．5Hz频率下改进前后对比图

■__器=_{¨_=■强■蒜∞-■麟
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(a)方案4 (b)方案5

图5-28 1 04Hz频率下改进前后对比图

由上述计算可知，在顶棚的合理位置引入新的加强筋时，比采用单一的加强筋时

效果更好，其振动能得到更大程度的抑制。相应地，改进成本也会提高。

5．6本章小结

本章运用噪声和振动相关知识，以实际NVH问题为背景，重点研究了车身薄板的

声振特性改进方法。

为了对顶棚结构的振动状况加以量化，基于声辐射理论引入频响函数U(f)作为统

计描述数学模型，为加强筋方案选择找到依据。并对该统计方法合理性进行了仿真检

验。

通过模态计算，得知加强筋对整个白车身模态频率的影响并不显著，顶棚振动特

性的优化更多的是通过对顶棚振型进行优化来实现。

以响应函数U(．厂)为基础，对不同加强筋形式的顶棚结构的振动状况进行了研究和

对比分析，得出如下结论：

(1)加强筋的位置选择对顶棚振动的影响较为显著，合理选择加强筋布局方式，

可以使尽量多的顶棚振型得到抑制。对该车型而言，附加于顶棚后部(方案3)的加强

筋优于原车选择的加强筋位置。

(2)同一位置，不同厚度的加强筋对顶棚振动状况具有不同的效果，过小的厚度，

抑制振动效果不明显；过厚的加强筋同样不利于改善顶棚振动。合理选择加强筋厚度

是取得较好顶棚振动性能的重要因素。

(3)基于截面惯性矩寻优以及重量约束对加强筋截面形式进行了优化，在取得相

似减振效果的同时，减轻了加强筋的重量。

(4)对新增一根加强筋时顶棚振动的改善程度进行了研究，结果表明，合理地增

加一新的加强筋时，可以让顶棚的振动状况得到更大的改善。
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第六章总结及展望

6．1工作总结

本课题具体完成了以下工作：

(1)在CATIA V5中对具体车型白车身进行了几何建模，并在Hypermesh 8．0中建

立该白车身的有限元仿真模型；结合前人经验，通过分析白车身仿真精度影响因素，

归纳出白车身建模指导原则，如结构简化原则、网格控制原则、连接方式的等效原则。

(2)进行白车身模态试验，以结构模态试验理论为基础，对白车身模态试验的方

案进行阐述；包括白车身支承方案、激励自由度选择方案、测点布置方案等。结合LMS

模态测试模块，完成频响函数的测试。获取频响函数矩阵后，利用最小二乘复频域法

(LSCF)辅以最tJ,-乘复指数法(LSCE)进行模态参数估计。接着利用频响函数综合(FRF

Synthesis)、模态置信准则(MAC)、模态参预(MP)三种模态验证工具进行对白车身

模态验证概念内涵进行剖析。最终，得到了该白车身的实验模态参数。

(3)探讨车身薄板振动描述及控制方法，结合具体车型，对100Hz附近的车身顶

棚振动特性进行了优化。对90”110Hz范围内的模态分析表明，顶棚加强筋对整个白车

身模态的移频作用较小，改善顶棚振动特性更多是通过优化顶棚振型来实现。后续工

作在优化顶棚振型的思路引导下开展。在薄板声辐射理论基础上，提出一种简便的顶

棚振动特性统计描述方法，以“统计频响函数”为基础对顶棚振型优劣进行评价，并

对评价方法可行性进行了仿真验证。

(4)对加强筋布局对顶棚振动特性的关系的研究表明，加强筋位置对顶棚振动有

着重要的影响，合理的布置方式可以更好的抑制顶棚振动：另外，同一位置加强筋厚

度与顶棚振动特性的关系曲线表明，一味加厚顶棚加强筋，并不一定会获得良好效果，

存在最佳的厚度值，使顶棚振动情况得到最大程度的改善：以截面惯性矩为依据，对

同一位置不同截面形式加强筋对顶棚振动特性的影响加以对比，结果表明，在获取相

似顶棚振动特性的情况下，采取合理的加强筋截面形式可以减轻加强筋重量。最后，

引入新的加强筋计算结果表明，在合理的位置增加加强筋后，顶棚振动特性可得到更

大程度的改善。上述一系列的分析方法和结论，对工程实际有一定的参考意义。

课题有如下两个创新点：

(1)提炼出白车身有限元仿真精度的三大核心影响因素，即模型简化的合理性、

网格质量、连接方式的等效性；由此确立的白车身有限元建模指导原则是建立高置信

度有限元仿真模型的基础。

(2)提出顶棚振型优化思路，并给出描述顶棚振型优劣的统计方法，为评价和改

善车身薄板声振特性提供一种思路。
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6．2研究展望

论文中存在一些不足，后续工作可从如下几个方面展开：

(1)论文实验模态分析部分模态验证运用了频响函数综合、模态置信准则和模态

参预三个指标，更为完善的模态验证过程还包含模态复杂性和模态相位共线性分析。

(2)对薄板振动特性的统计描述仅基于理想化的声源模型；应进一步考虑金属薄

板声辐射系数的影响。

(3)对顶棚振型进行优化只是改善振型来减少声辐射，如果能结合切实可行的移

频措施，以及添加阻尼材料等手段，无疑可取得更佳的噪声治理效果。

(4)从能量观点来看，激励能量产生后，必然通过一定的渠道耗散掉，在改变顶

棚振型后，原本由顶棚释放的振动能量必然转移到其他途径；后续研究可将乘坐室各

主要板件构建出一个完善的系统加以更全面的考察。
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附 录

加强筋截面参数寻优Matlab程序：

w=l0：2：60；

T=0．6：0．1：2；

h=O：l：20；

仁zeros(1ength(w)}length(T)木length(h)，4)；p20；

for n=l：1：length(w)

for m=l：l：length(T)

for z=l：length(h)

邸+1，4)=((w(n)+4．5)幸T(m)^3)／4+w(n)宰h(z)宰T(m)^2+(w(n)+2木h(z)／3)幸T(m)地(z)^2；

fQ+1，1)=、“n)；

f”1，2)2T(m)；
f(p+l，3)。h(z)；

p=p+1；

end

end

end

xlswrite(’I．xls’，f)
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攻读硕士学位期间发表的论文及科研参与情况

论文发表：

[1]刘斌，丁渭平，李允，杨明亮，蔡雷．基于ATV的车内低频噪声贡献量分析与改进．

汽车科技，2010年第05期

[2]杨明亮，丁渭平，刘斌，李允．声子晶体在汽车NVH领域的应用前景．汽车技术，

2009年第12期

[3]李允，丁渭平，刘斌，蔡雷，杨玲敏，阮光强．不同状态下悬架系统固有频率测试

结果变动的研究．噪声与振动控制，2009年第06期

[4]蔡雷，丁渭平，李允，刘斌，阮光强．能量回收式液压阻尼器系统原理设计．机械

设计与制造，2010年第10期

科研参与情况：

国家“863”项目：中国典型汽车道路谱统计测量及应用系统开发
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