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摘要:针对某款SUV在６０km/h行驶时的路噪轰鸣声问题,对路噪机理进行分析,运用多参

考分析的传递路径分析(TPA)方法进行路噪识别;将测试载荷谱输入 CAE仿真模型,利用 CAE
仿真手段进行结构优化,结合工艺及实施性等因素,选出最优方案用于实车优化,通过测试与仿真

相结合的方法解决路噪轰鸣声问题.
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　　由于道路不平整和车辆悬架/轮胎系统间相互

作用而在车厢内产生的噪声统称为路噪.按照声音

的传递路径,可分为结构传递噪声和空气传递噪声.
其中结构传递噪声是指路面随机激励,经轮胎和底

盘悬架系统传递,引起车身结构振动向车内辐射的

噪音;空气传递噪声是指轮胎与路面相互作用及轮

胎变形所产生的噪声经过空气传播到车内.随着整

车噪声、振动与声振粗糙度(NVH)水平的提高,路
噪在车内噪声中的地位越来越重要,特别是５００Hz
以下路面激励的结构噪声对车内噪声的声品质影响

很大.

１　路噪控制及诊断方法

采用数据采集设备进行路噪数据初步采集,
通过多参考的相关性分析,将匀速工况的车内噪

声分解为动力总成噪声、路面结构噪声、轮胎空气

噪声和风噪,制定初步的路噪分析策略.路噪控

制和诊断方法见图１,其中结构噪声可通过悬架模

态、传递路径和工作形变分析加以改善,轮胎空气

噪声可通过采用低噪音轮胎和提高车身吸隔声加

以改善.
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图１　车辆路噪诊断及分析流程

２　主分量分析理论基础

主分量分析(PCA)是一种常用数据分析方法,
它通过线性变换将原始数据变换为一组各维度线性

无关的表示,可用于提取数据的主要特征分量,常用

于高维数据的降维.其实质就是在尽可能好地代表

原特征的情况下对原特征进行线性变化,映射至低

维度空间中.
汽车路噪可看作由路面激励作用在４个悬架上

的激励力,激励力的相关程度取决于路面特性,要正

确反映道路噪声,需采用多参考功率互谱测量.由

于多参考的功率互谱测量并不能直接使用传递路径

分析(TPA),必须使多参考功率互谱解耦,将多参

考问题解耦到若干独立的单参考情况,每个单参考

情况描述整个路噪问题的一部分,路噪问题可由这

些独立的单参考(主分量)问题线性叠加.
汽车路面噪声是典型的多参考 TPA 问题.在

多参考中,若j个PCA 参考点存在相互耦合,且参

考点间没有固定相位关系,则参考点的功率谱密度

矩阵为:
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式中:GXX 为功率谱密度矩阵;Xi 为参考点i的频

谱;X∗
i 为参考点i频谱的共轭;j为参考点数量.
参考点与参考点之间的互功率谱不能为零,故

需对参考点进行PCA分析,将实际功率谱矩阵转换

成虚拟矩阵:
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式中:σj为[XX∗]矩阵奇异值,σ１＞σ２＞σ３􀆺;[U]、
[V]为XX∗ 特征向量矩阵;X′∗为参考点虚拟频谱

的共轭复数;GX′X′为虚拟功率谱密度矩阵;X′∗
j 为参

考点j的虚拟频谱.

３　６０km/h路噪问题研究

３．１　问题描述

某SUV整车摸底测试中,当其以６挡６０km/h
匀速通过粗糙路面时,车内存在较大轰鸣声,驾驶员

右耳噪声在３７Hz附近存在较大峰值(见图２).
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图２　驾驶员右耳噪声测试结果

由于轰鸣声(低频)一般属于结构贡献,其比重

较大,重点从结构上排查问题点.

３．２　传递路径识别

从整车噪声传递函数 NTF测试结果(见图３)
来看,前悬摆臂右后安装点在３７Hz存在峰值,且
X 方向最大.

为进一步确认是否为右后摆臂的问题,对车身

进行路径识别分析.车内振动噪声可看成是由多个

激励经过多条路径传递到目标点叠加而成的,针对

３７Hz车内轰鸣声,进行由悬架系统振动到车内目

标点(车内响应)的 TPA 分析,找出对车内噪声起

主导作用的激励源和传递路径,进而进行有针对性

的优化.
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图３　摆臂右后安装点NTF测试结果(响应点:驾驶员右耳)

对激励点到车内目标点的各条路径的贡献量进

行合成,并与实际测量所得车内目标点(驾驶员右

耳)的噪声值进行比较,车内合成噪声和实测噪声的

趋势较接近,虽然噪声幅值有所差异,但所关注的频

率吻合较好(见图４),说明车内噪声传递路径模型

及试验正确.
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图４　车内噪声实测及拟合结果对比

车内在３７Hz对应贡献量排序结果(见图５)显
示,前悬摆臂右后安装点X 向是引起该频率车内噪

声的主要路径之一.

图５　TPA贡献量排序

从 TPA力谱结果(见图６)来看,前悬摆臂右后

安装点X 向在３７Hz的力也存在峰值.
结合上述主观评价与测试数据分析结果,确定

引起车内轰鸣声的主要是前悬摆臂右后安装点.
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图６　前悬下摆臂右后安装点力谱

３．３　仿真与优化

３．３．１　有限元模型

针对路噪 TPA诊断所得前悬摆臂安装点 NTF
响应在３７Hz附近峰值的问题,对车身进行仿真分

析,搭建内饰车身(TrimmedBody,TB)进行优化.

TB车身为白车身加上内外饰(包括仪表板、方
向管柱、座椅、前后挡风玻璃、后视镜等)及车门、引
擎盖、行李箱盖、电子电器系统和声腔.声腔是利用

座椅蒙皮及围成车内空间的板件生成的封闭空间,
赋予流体材料,仿真模型螺栓刚性连接采用 RBE２
单元模拟,胶条及弹性连接采用Cbush单元模拟.

３．３．２　车内响应分析

TB车身响应分析结果(见图７)显示,前悬摆臂

右后安装点 NTF曲线在３７Hz附近存在峰值.仿

真分析结果基本反映了实车测试３７Hz问题,说明

搭建的CAE模型准确,可在仿真模型的基础上作

进一步优化.
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图７　前悬摆臂右后安装点NTF仿真分析结果

３．３．３　板件贡献量分析

为识别３７Hz峰值问题,对 TB车身进行板件

贡献量(即模态、板件贡献量)分析,结果见图８.前

车门对前悬摆臂右后安装点X 向响应３７Hz峰值

的贡献量最大.
从前车门模态分析结果(见图９)来看,其模态

频率与车内问题频率耦合.因此,确认引起车内轰

鸣声的主要是前车门,需对前车门结构进行优化,使
其模态频率与问题频率解耦,解耦率至少８％.
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图８　３７Hz车内响应板件贡献量排序

图９　原状态车门模态(单位:Hz)

３．３．４　车门优化

根据测试和仿真结果,对于车内低频３７Hz峰

值问题,可从两方面进行改善:一是优化摆臂衬套,
降低摆臂接附点的传递力;二是优化响应部件,提高

其刚度.
方案一:车门内板采用１．０和０．６５mm 激光拼

焊方式.如图１０所示,采用该优化方案后,车门内

板一阶模态为３７．９８Hz,比原状态提高１．１５Hz.
由于该方案未达到８％的解耦率,且其对工艺要求

较高,可行性较差,不予考虑.

图１０　优化方案一下车门模态(单位:Hz)

方案二:在车门内板下方增加０．８mm 厚支撑

板.如图１１所示,采用该优化方案后,车门内板一

阶模态为４０．５３Hz,比原状态提高３．７Hz.该方案
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达到１０％的解耦率,满足目标要求.

图１１　优化方案二下车门模态(单位:Hz)

结合开发成本、开发周期及优化方案工艺可实

施性等,方案二更优,故采用该方案进行优化.采用

方案二在 TB车身上进行仿真验证,摆臂右后安装

点 NTF曲线见图１２.
60
40
20
0

-20
-40

25     30                 40                50                 60                70               80
37

�'�X	
��	X	

M(�Hz

�
�
3
�d

B(
A

)

60
40
20
0

-20
-40

25      30                 40                50                 60                70               80
37

�'�Y	
��	Y	

M(�Hz

�
�
3
�d

B(
A

)

60
40
20
0

-20
-40

25     30                 40                50                60                 70               80
37

�'�Z	
��	Z	

M(�Hz

�
�
3
�d

B(
A

)

图１２　优化前后右后摆臂安装点NTF响应曲线

优化后车门仿真结果显示,在车门内板下方增

加０．８mm 厚支撑板,车内３７Hz响应点问题峰值

降低５dB(A)左右.

３．４　样车验证

根据仿真优化方案,对样件进行实车验证.在

车门内板增加加强板,以６挡６０km/h匀速通过粗

糙路面,在３７Hz,驾驶员右耳噪声峰值降低５dB
(A),车内总声压降低１．５dB(A)左右(见图１３).

４　结论

针对路噪车内轰鸣声问题,利用 TPA 分析方

法对噪声进行识别,结合 CAE仿真进行优化分析,
提出路噪车内轰鸣声解决方案.主要结论如下:
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图１３　优化前后车辆以６挡匀速６０km/h行驶时

　　　 噪声测试结果对比

(１)路噪TPA分析不同于发动机噪声TPA分

析,发动机 TPA分析是单参考的,而路噪是多参考

TPA分析,且路径间没有固定的相位关系,需进行

PCA分析.
(２)将测试所得载荷谱输入CAE仿真模型,可

验证仿真模型的准确性,还可为实车问题验证提供

多种可行性方案.
(３)采取测试和仿真相结合的优化手段,可缩

短开发周期,减少开发成本.
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