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基于逆矩阵法的汽车关键点振动传递路径分析

吕　将１，郭　辉１，祁宏钟２，王岩松１，王　艺１
（１．上海工程技术大学 汽车工程学院，上海　２０１６２０；２．广州汽车集团股份有限公司 汽车工程研究院，广州　）

摘要：针对某样车建立了关键点振动传递路径的分析模型，构建传递函数逆矩阵，建立了激励点载荷计算模型；通过试验测试获取

各条传递路径的传递函数和各关键点响应，以传递函数逆矩阵法对各激励点进行载荷识别；对比目标点振动的计算值与实测值，验证模

型的可靠性，将识别的载荷用于各条传递路径的振动贡献量分析以找出振动关键传递路径；结果表明，计算值与实测值的曲线吻合度高，

验证了模型的可靠性；发动机后悬置犡向、排气管前悬挂犡和犢 向的贡献量最大，为关键的振动传递路径；进一步对关键振动路径进行

传递函数与载荷力的分析结果表明，在频率为２５Ｈｚ和７５．５Ｈｚ左右时，方向盘Ｚ向的振动主要是由激励点载荷力过大所引起的；此结

果为汽车振动原因的诊断和改进提供理论依据。

关键词：关键点；载荷识别；传递函数；逆矩阵；贡献量
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０　引言

汽车作为一个复杂的系统，往往受到多种振动和噪声源的

激励。诸如方向盘、座椅、动力系统等部位的振动直接影响驾

驶舒适性和平顺性，可以将这些部位看作是汽车振动的关键

点，为了研究这些关键点之间的振动传递关系，对这些关键点

进行载荷识别、传递路径分析 （ＴＰＡ）和路径贡献量分析非

常有必要。

传递路径分析可以快速准确分辨出目标点位置 ＮＶＨ

（ｎｏｉｓｅ，ｖｉｂｒａｔｉｏｎａｎｄｈａｒｎｅｓｓ）问题的影响根源
［１］。早先，

Ｖｅｃｃｈｉｏ
［２］等人针对混合动力公交车应用传递路径法对噪声和

振动源进行了载荷识别，并且测试激励源与目标点的传递函

数，预测了车内 ＮＶＨ 水平。Ｓｃｈｕｈｍａｃｈｅｒ
［３］等人通过体积声

源和激振器激励车身，研究了时域传递路径分析方法在结构噪

声和空气噪声识别和路径贡献量分析中的应用。Ｔａｎｄｏｇａｎ
［４］

等测试并分析了车内结构路径和空气路径的噪声源及其噪声传

递函数，对比了车内噪声的预测与测试结果。Ｚｈｅｎｇ
［５］等将工

况传递路径法扩展到时域，研究多个运动声源的瞬态特性及其

贡献量，并对某重型卡车的通过噪声的声源贡献量进行了分

析。同济大学的慕乐和周軦等［６］针对某商用车怠速时转向盘振

动问题进行研究，建立了传递路径模型，基于该模型进行主要

贡献路径识别。侯锁军等［７］针对某国产样车存在的怠速时方向

盘抖动的问题，采用传递路径分析方法寻找定位方向盘抖动的

具体原因。可见，依据传递路径分析的结果可以诊断出并有针

对性地改善或者解决ＮＶＨ问题。

对汽车关键点振动进行传递路径分析时，激励点的载荷

识别是一项重要工作，是对各传递路径贡献量分析的前提。

激励点载荷识别方法有直接法和间接法［８］。直接法就是用力

传感器在激励点位置直接测量载荷力的大小；而间接法则是

通过计算的方法间接得到激励点载荷。载荷识别的间接方法

主要有悬置刚度法和逆矩阵法。Ｍｅｌｏ
［９］等对比了分别应用载

荷力直接测试法和逆矩阵法的传递路径分析结果，结果表明
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两种方法可获得同样的路径贡献量结果。但是直接测试法过

程安装力传感器极为不方便。Ｐａｄｉｌｈａ
［１０］等对比研究了悬置刚

度法和逆矩阵法，发现在移除振动或者噪声源时，悬置刚度

法识别的结构更为精确，源存在的情况下逆矩阵法更为可

取。Ｄｏｍ
［１１］等研究了悬置刚度法和逆矩阵法预测激励点载荷

的效果，提出使用采用运行工况法弥补预测中的缺陷。

ＭａａｒｔｅｎＶ
［１２］等人也指出了用直接测试获得载荷存在缺乏安装

空间和不能测量到全部的自由度的弊端。虽然传递路径分析

中使用逆矩阵法识别载荷的过程中往往需要大量的测试，存

在矩阵病态问题，但是相比较于悬置刚度法，不用测试弹性

元件的动刚度，测试过程中受空间约束较小。除此之外，逆

矩阵法由于考虑各个路径之间的耦合，且对于非方阵存在的

病态问题可使用奇异值分解求得载荷识别方程的最小二乘

解［１３］，载荷识别的精度较高。

因此，本文采用矩阵求逆识别激励点载荷力，引入参考点

工况响应数据，对实际的传递函数矩阵进行构建，完成激励点

载荷力的识别，对识别的载荷进行验证并将识别的载荷用于各

条路径对目标点的贡献量分析，找到振动传递的关键路径，对

关键路径进行载荷力和传递函数分析，判断振动产生的原因是

激励点载荷过大的原因还是结构传递函数的原因，为针对性的

提出改进措施提供依据。

１　基本理论

１１　传递函数逆矩阵

系统在外界激励作用下会产生一定的响应，在激振力

犳（狋）的作用下，系统的运动微分方程为：

犕珚狓＋犆珚狓＋犓狓＝犳（狋） （１）

式中，犕、犆和犓 分别表示系统的质量矩阵、阻尼矩阵和刚度

矩阵，对运动微分方程进行快速傅里叶变换，在频域中可以

得到：

犎（ω）＝
狓（ω）

犳（ω）
（２）

式中，犎（ω）即为频率响应函数 （ＦＲＦ）或称为系统的传递函

数。传递函数是系统的一种固有特性，它可以表征系统在受到

单位激励后沿着某一条传递路径在某处产生振动的大小［１４］。

根据式 （２），如果已知系统的传递函数，就可以通过输入信号

求出输出信号，反之，也可通过输出信号求出输入信号。

对线性系统，当有激励力犉１、犉２、犉３，…，犉狀 时，系统

存在响应犡１、犡２、犡３，…，犡犿，由系统的运动方程可得：

犡１

犡２

…

犡

熿

燀

燄

燅犿

＝

犎１１ 犎１２ … 犎１狀

犎２１ 犎２２ … 犎２狀

   

犎犿１ 犎犿２ … 犎

熿

燀

燄

燅犿狀

犉１

犉２

…

犉

熿

燀

燄

燅狀

（３）

式中，犎犿狀 为激励点犉狀 到响应点犡犿 的传递函数。

式 （３）两边同乘以传递函数逆矩阵可得载荷力计算公式：

犉１

犉２

…

犉

熿

燀

燄

燅狀

＝

犎１１ 犎１２ … 犎１狀

犎２１ 犎２２ … 犎２狀

   

犎犿１ 犎犿２ … 犎

熿

燀

燄

燅犿狀

－１ 犡１

犡２

…

犡

熿

燀

燄

燅犿

（４）

　　由式 （４）可知，激励点载荷力等于激励点到响应点组成

的传递函数逆矩阵与响应信号相乘得到。为得到激励点载荷

力只需测得传递函数并构建传递函数矩阵，对矩阵进行求逆

计算。但往往传递函数矩阵不是方阵的形式，无法直接求其

逆矩阵，可使用奇异值分解求得载荷识别方程 （４）的最小

二乘解。

１２　传递路径分析

传递路径分析法是研究系统的传递特性，假设汽车是线性

时不变系统，车内目标点的振动大小等于车身各个激励点的载

荷通过不同的路径传递到目标点的振动的叠加［１５］。激励点的

每一个自由度到目标点均形成一条传递路径，通常只考虑犡，

犢和犣向３个方向平动自由度。如果已知激励点犻上的载荷和

激励点犻到目标点狋的传递函数，则狀条路径上激励点对目标

点位置振动贡献量可以表示为［１６］：

犜狋 ＝∑
狀

犻

犜犻狋 ＝∑
狀

犻

犎犻狋犉犻 （５）

式中，犜犻狋 为激励点犻到目标点狋的贡献响应，可以是加速度信

号或者力信号。犉犻为路径点犻的载荷，分析振动载荷时一般为

载荷力，由传递函数逆矩阵法 （４）计算得出。

根据式 （４）和 （５）可得目标点贡献量计算矩阵：

犜１

犜２



犜

熿

燀

燄

燅犻

＝

犎′１１ 犎′１２ … 犎′１狀

犎′２１ 犎′２２ … 犎′２狀

   

犎′犻１ 犎′犻２ … 犎′

熿

燀

燄

燅犻狀

犎１１ 犎１２ … 犎１狀

犎２１ 犎２２ … 犎２狀

   

犎犿１ 犎犿２ … 犎

熿

燀

燄

燅犿狀

－１ 犡１

犡２

…

犡

熿

燀

燄

燅犿

（６）

式中，犎′犻狀为第犻点激励到目标点的传递函数。犜犻为第犻点激励

对目标点的贡献量。

２　关键点振动传递路径模型的建立

方向盘和座椅导轨的振动激励来自发动机以及排气系

统，两者分别通过发动机前后悬置和排气管前后悬挂点与车

身连接。因此在建模的过程中，考虑发动机悬置点和排气管

悬挂点作为激励点，通过不同的路径把振动传递到方向盘和

座椅导轨处。发动机前后两个悬置点和排气管前后悬挂处的

传递路径，每个激励点有犡，犢 和犣三个方向，共有４×３＝

１２条路径。

２１　分析模型的建立

２．１．１　坐标系的选定

选定汽车前进方向的方向为整车坐标的正犡 方向；汽车

前进左手方向为整车坐标的正犢 方向；垂直向上作为整车坐

标的正犣方向。测试过程中传感器布置方向与整车坐标统一。

２．１．２　关键点的定义

汽车方向盘、座椅、动力系统等部位的振动直接影响驾驶

员的驾驶舒适性和乘客的乘坐舒适性，这些部位的振动可以用

一些关键点的振动来衡量。因此，将车内振动的目标点、激励

点和参考点统统定义为汽车振动的关键点。本文选取的目标点

位置为方向盘十二点犡、犢、犣三个方向和座椅导轨犡、犢、犣

三个方向。激励点的位置为发动机前后悬置点与车身的连接点

犡、犢、犣三个方向和排气管与车身前后的悬挂点犡、犢、犣三

个方向。

参考点的位置选择激励点附近，要求参考信号的数目是激

励点数目的２倍及以上
［１７］，在每个激励点附近选择两个参考
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点，共８个参考点。表１为关键点的位置及名称，测试过程中

在每个关键点位置均布置加速度传感器。

表１　技术指标及测试要求关键点位置及名称

激励点和目标点 名称 参考点 名称

发动机后悬置 ｓｒ

发动机前悬置 ｓｆ

排气管后悬挂 ｐｒ

排气管前悬挂 ｐｆ

方向盘 ｓｗ

座椅导轨 ｄｓ

前悬置两侧

后悬置两侧

前悬挂两侧

后悬挂两侧

Ｂｏｄｙ１

Ｂｏｄｙ２

Ｂｏｄｙ３

Ｂｏｄｙ４

Ｂｏｄｙ５

Ｂｏｄｙ６

Ｂｏｄｙ７

Ｂｏｄｙ８

２２　计算模型的建立

２．２．１　激励点载荷的计算

表２　激励点的载荷和参考点响应

激励点载荷
ＦｓｆＸ，ＦｓｒＹ，ＦｓｒＺ ＦｐｆＸ，ＦｐｆＹ，ＦｐｆＺ

ＦｓｒＸ，ＦｓｒＹ，ＦｓｒＺ ＦｐｒＸ，ＦｐｒＹ，ＦｐｒＺ

参考点响应

Ａ１Ｘ，Ａ１Ｙ，Ａ１Ｚ Ａ２Ｚ

Ａ３Ｘ，Ａ３Ｙ，Ａ３Ｚ Ａ４Ｚ

Ａ５Ｘ，Ａ５Ｙ，Ａ５Ｚ Ａ６Ｚ

Ａ７Ｘ，Ａ７Ｙ，Ａ７Ｚ Ａ８Ｚ

根据定义的关键点和公式 （３），构建激励点载荷计算的传

递函数矩阵：

犃１犡

犃１犢



犃狀犼



犃８

熿

燀

燄

燅犣 １６×１

＝

犎１犡
狊犳犡

犎１犡
狊犳犢

… 犎１犡
犻犼

… 犎１犡
狆狉犣

犎１犢
狊犳犡

犎１犢
狊犳犢

… 犎１犢
犻犼

… 犎１犢
狆狉犣

     

犎狀犼
狊犳犡

犎 狀犼
狊犳犢

… 犎狀犼
犻犼

… 犎狀犼
狆狉犣

     

犎８犣
狊犳犡

犎 ８犣
狊犳犢

… 犎８犣
犻犼

… 犎８犣
狆

熿

燀

燄

燅狉犣 １６×１２

×

犉狊犳犡

犉狊犳犢



犉犻犼



犉狆

熿

燀

燄

燅狉犣 １２×１

（７）

式中，犉犻犼 表示第犻激励点犼方向的载荷 （犻＝狊犳，狊狉…狆狉；犼＝

犡，犢，犣）

犃狀犼 表示第狀个参考点犼方向加速度信号 （狀＝１，２…８；犼

＝犡，犢，犣）

犎狀犼
犻犼
表示第犻激励点到第狀个参考点的传递函数。

由公式 （７）传递函数矩阵求逆矩阵，对激励点载荷进行

识别：

犉狊犳犡

犉狊犳犢



犉犻犼



犉狆

熿

燀

燄

燅狉犣 １２×１

＝

犎１犡
狊犳犡

犎１犡
狊犳犢

… 犎１犡
犻犼

… 犎１犡
狆狉犣

犎１犢
狊犳犡

犎１犢
狊犳犢

… 犎１犢
犻犼

… 犎１犢
狆狉犣

     

犎狀犼
狊犳犡

犎 狀犼
狊犳犢

… 犎狀犼
犻犼

… 犎狀犼
狆狉犣

     

犎８犣
狊犳犡

犎 ８犣
狊犳犢

… 犎８犣
犻犼

… 犎８犣
狆

熿

燀

燄

燅狉犣

－１

１６×１２

×

犃１犡

犃１犢



犃狀犼



犃８

熿

燀

燄

燅犣 １６×１

（８）

２．２．２　目标点贡献量的计算

由公式 （６）目标点贡献量计算矩阵可以得到各条路径在

目标点各个方向的贡献量：

犜狊狑犡

犜狊狑犢

犜狊狑犣

犜犱狊犡

犜犱狊犢

犜

熿

燀

燄

燅犱狊犣

＝

犎狊狑犡
狊犳犡

犎狊狑犡
狊犳犢

… 犎狊狑犡
犿犽

… 犎狊狑犡
狆狉犣

犎狊狑犢
狊犳犡

犎狊狑犢
狊犳犢

… 犎狊狑犢
犿犽

… 犎狊狑犢
狆狉犣

     

犎狇犽
狊犳犡

犎狇犽
狊犳犢

… 犎狇犽
犿犽

… 犎狇犽
狆狉犣

     

犎犱狊犣
狊犳犡

犎犱狊犣
狊犳犢

… 犎犱狊犣
犿犽

… 犎犱狊犣
狆

熿

燀

燄

燅狉犣

×

犉狊犳犡

犉狊犳犢



犉犻犼



犉狆

熿

燀

燄

燅狉犣 １２×１

（９）

式中，犜狊狑犣，犜犱狊犣 分别表示方向盘和座椅导轨犣向的贡献量。

２３　关键点振动传递路径试验

根据公式 （７）可知，试验包括两个部分，采集传递函数

和工况响应数据，试验设备包括计算机、ＬＭＳ数据采集前端、

力锤、三向加速度传感器、转速传感器。图１为试验设备和部

分传感器布置。

图１　试验设备和传感器布置

２．３．１　传递函数的获取

传递函数的获取方法一般通过外界激励系统给物理结构一

个外部激励，然后测量某点的响应信号，对激励信号和响应信

号在频域上进行处理最后得到传递函数。可以用激振器和力锤

两种方法对激励点施加激励。本文在获取频响函数时，使用

ＬＭＳ．ｔｅｓｔ．ｌａｂ测试软件ＩｍｐａｃｔＴｅｓｔｉｎｇ模块测试各关键点间犡，

犢和犣三个方向的传递函数，使用力锤对发动机前后悬置点和

排气管前后悬挂点进行敲击测得激励点到参考点，激励点到激
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励点以及激励点到目标点之间的传递函数。在使用锤击法测量

传递函数时，为了减少测量误差，得到更为准确的传递函数，

进行多次敲击然后取平均值。图２为部分传递函数测试结果。

图２　部分传递函数测试结果

２．３．２　关键点响应的获取

在使用传递函数逆矩阵法识别激励点载荷时，不仅需要获

取各关键点之间的传递函数，还需获取各关键点位置的响应数

据。测试过程中在各个关键点布置三向加速度传感器。响应目

标点工况状态下振动加速度，启动发动机，利用ＬＭＳ．ｔｅｓｔ．ｌａｂ

测试软件中ＬＭＳ．ｓｉｇｎａｔｕｒｅ模块测试各关键点振动加速度随转

速变化的振动响应信号。对采集的振动信号进行频谱和阶次分

析，选取四缸发动机２阶为特征信号进行载荷的识别和传递路

径贡献量的分析。

３　激励点载荷识别结果及验证

根据载荷计算公式 （９）对４个激励点１２条传递路径载荷

进行计算，图３为各激励点犡犢犣三个方向载荷力大小。可以

看出，排气管前悬挂犣向振动载荷最大，排气管后悬挂３个方

向载荷力较小。

图３　发动机前后悬置犡犢犣方向载荷

为对逆矩阵法识别的载荷结果进行验证，以座椅导轨和方

向盘犣向的振动为例，用识别到的发动机后悬置犣向载荷力

结合发动机后悬置犣 向到座椅导轨和方向盘犣 向的传递函数

计算得到座椅导轨和方向盘犣 向振动加速度，并于实际测试

的结果进行对比，由图４可以看出座椅导轨和方向盘犣向振动

计算值与实测值吻合度较高，从而说明利用传递函数逆矩阵法

构建的载荷识别模型是可靠的。

图４方向盘和座椅导轨犣方向振动计算值与实测值的对比

４　振动传递路径贡献量分析

利用识别的激励点的载荷对各传递路径进行贡献量分析，

根据公式 （９）计算出１２条路径对目标点振动的贡献量，图５

（ａ）、（ｂ）分别为各路径对方向盘犣向和座椅导轨犣 向贡献量

大小的排序，可以看出发动机后悬置点的犡 向、排气管前悬

挂点犡向及排气管前悬挂点犢 向对方向盘犣 向振动贡献量最

大，为主要的传递路径；而排气管后悬挂点犡 向、排气管后

悬挂点犢 向及排气管后悬挂点犣 向的贡献量最小；发动机后

悬置点的犡向、排气管前悬挂点犢 向及发动机后悬置点的犢

向对座椅导轨犣 向振动贡献量最大，为主要的传递路径，而

排气管后悬挂点犡犢和犣向对座椅导轨犣向振动贡献量最小。

图５　方向盘和座椅导轨犣向各路径贡献量排序

对目标点贡献量分析以后，可以进一步对目标点贡献量较

大的关键路径进行传递函数与载荷力的分析，由此可以判断引

起目标点的振动是车身结构的传递函数问题还是激励点载荷大

小的问题［１８］。以方向盘Ｚ向振动为例。

由图６ （ａ）、（ｂ）可以看出在２５Ｈｚ和７５．５Ｈｚ左右方向

图６　传递函数与载荷力的分析
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