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基于 ＯＰＡＸ 的驾驶舱内结构噪声传递路径研究

白镇熇ꎬ孙　 硕ꎬ王楷焱ꎬ陈　 克
(沈阳理工大学 汽车与交通学院ꎬ沈阳 １１０１５９)

摘　 要: 对车内结构噪声进行合理降噪的有效方法是阻断振动能量传递最大的路径ꎬ为此建立

传递路径模型并进行噪声贡献量分析ꎮ 首先ꎬ基于发动机舱内机械构造规划出由振源到驾驶

舱的多级传递路径ꎬ并在振动能量传递的连接点处设置路径拐点ꎻ然后ꎬ采用扩展工况传递路

径分析(ｏｐｅｒａｔｉｏｎａｌ ｐａｔｈ ａｎａｌｙｓｉｓ ｗｉｔｈ ｅｘｏｇｅｎｅｏｕｓ ｉｎｐｕｔｓꎬＯＰＡＸ)方法确定路径中各拐点对车内

噪声的贡献量ꎬ并将噪声拟合值与实测值进行分析对比ꎮ 结果表明ꎬ不同路径拐点对车内结构

噪声影响明显不同ꎬ其中橡胶悬置拐点对车内噪声影响最大ꎬ该处噪声拟合值与实测值也最为

接近ꎬ噪声峰值达到 ６３􀆰 ５ ｄＢꎬ副车架拐点对车内噪声影响次之ꎬ噪声峰值为 ５３􀆰 ２ ｄＢꎬ排气吊耳

拐点对车内噪声影响较小ꎬ噪声峰值仅为 ３８􀆰 ７ ｄＢꎮ 采用本文方法可有效确定对车内结构噪声

影响最大的路径ꎮ
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　 　 随着汽车制造技术的不断进步ꎬ驾驶舱内的

结构噪声逐渐成为评价汽车性能优劣的重要指标

之一ꎮ 动力总成的振动通过悬置、排气歧管传递

到整个车身ꎬ振动的车身结构与空气耦合使得驾

驶舱内产生结构噪声ꎮ
针对车内结构噪声问题ꎬ许多学者采用传递

路径分析( ｔｒａｎｓｆｅｒ ｐａｔｈ ａｎａｌｙｓｉｓꎬＴＰＡ)方法开展了

研究[１]ꎮ 文献 [２ － ３]通过 ＴＰＡ 方法对悬置路径

进行了噪声贡献量分析ꎬ并针对后悬置的异常振

动ꎬ分别通过改进悬置结构与增强悬置刚度的方

法进行了优化ꎮ 李树华等[４]采用奇异值分解的运

行工况传递路径分析(ｏｐｅｒａｔｉｏｎａｌ ｔｒａｎｓｆｅｒ ｐａｔｈ ａ￣
ｎａｌｙｓｉｓꎬＯＴＰＡ)方法对车内噪声问题进行了研究ꎬ
该方法可更准确地对传递路径特征进行表征ꎮ
Ｈｕａｎｇ 等[５]采用区间分析方法对噪声信号进行准

确定位ꎬ提高了 ＴＰＡ 方法对噪声信号的获取精

度ꎮ 莫愁等[６]采用逆子结构法识别传递路径中的

非耦合频响函数ꎬ在保证 ＴＰＡ 方法精度的前提

下ꎬ有效减少了工作量ꎮ 尽管上述研究采用 ＴＰＡ
方法为车内降噪问题提供了解决方向ꎬ但均未考

虑噪声的不同传递路径及振动能量传递最大的路

径获取方法ꎮ 文献[７ － ８]采用 ＴＰＡ 方法研究车

内噪声问题ꎬ虽然考虑了不同传递路径对车内噪

声的影响ꎬ但未考虑各路径中具有不同振动能量

的拐点对车内噪声的贡献量ꎮ
本文针对不同传递路径及各路径不同拐点对

车内噪声的影响进行研究ꎮ 首先ꎬ根据乘用车的

机械构造构建两组传递路径模型ꎬ并将挠性连接

处或振动能量传递存在明显变化处设为拐点ꎻ然
后ꎬ采用扩展工况传递路径分析(ｏｐｅｒａｔｉｏｎａｌ ｐａｔｈ
ａｎａｌｙｓｉｓ ｗｉｔｈ ｅｘｏｇｅｎｅｏｕｓ ｉｎｐｕｔｓꎬＯＰＡＸ)方法对路

径模型进行数据处理ꎬ获取每条路径中的频响函

数与动载荷ꎬ进行噪声贡献量分析ꎬ并将噪声拟合

值与实测值对比ꎮ 通过对比分析振动源沿多级路

径传递到车内的过程ꎬ确定对车内结构噪声影响

最大的路径ꎬ为后续路径优化设计提供基础依据ꎮ

１　 基本原理

１. １　 ＯＰＡＸ 基本原理

ＯＰＡＸ 采用参数化模型对载荷进行识别[９]ꎬ
即通过大量工况数据和少量频响函数建立方程

组ꎬ反解出刚度ꎬ确定工作载荷ꎬ并得到响应点贡

献量[１０]ꎮ 由于采用了大量工况数据建立方程ꎬ因

此不仅要设置噪声目标点ꎬ还需设置额外指示点ꎬ
目标点和额外指示点统称为响应点ꎮ

建立载荷识别模型是 ＯＰＡＸ 方法的核心内

容ꎮ 结构动载荷计算式为

Ｆ ｉ(ω) ＝ Ｋｉ(ω)
[ａａｉ(ω) － ａｐｉ(ω)]

－ ω２ (１)

式中:ω 为频率ꎻＦ ｉ (ω)表示第 ｉ 条路径上的结构

动载荷ꎻＫｉ(ω)表示第 ｉ 条路径上的动刚度系数ꎻ
ａａｉ(ω)、ａｐｉ(ω)分别表示第 ｉ 条路径上主、被动端

振动加速度ꎮ
常用 的 动 刚 度 参 数 化 模 型 有 单 自 由 度

(ＳＤＯＦ)模型和多频带宽(ＭＢ)模型ꎮ ＳＤＯＦ 模型

只适用于弹性元件连接的情况[１１]ꎬ其动刚度识别

模型表示为

Ｋｉ(ω) ＝ －ｍｉω２ ＋ ｊｃｉω ＋ ｋｉ (２)
式中 ｍｉ、ｃｉ 和 ｋｉ 分别为第 ｉ 条路径上弹性元件的

质量、阻尼系数和刚度系数ꎬ均为待识别参数ꎮ
ＭＢ 模型则适用于刚性连接[１２]ꎬ其通过划分较小

的频率带宽求解刚性连接的动刚度ꎮ ＭＢ 中某一

频带动刚度系数的近似表达式为

Ｋｉ(ω) ＝ ｋｉ (３)
下面以 ＳＤＯＦ 为例ꎬ说明采用 ＯＰＡＸ 方法求

解动刚度系数的过程ꎮ
假设有 ｎ 条传递路径ꎬ则额外指示点、目标点

的总贡献量 ｕｈ(ω)为

ｕｈ(ω) ＝ ∑
ｎ

ｉ ＝１
Ｈｈｉ(ω) Ｆ ｉ(ω) (４)

式中 Ｈｈｉ(ω)表示第 ｉ 条路径的被动端结构至目标

点 ｈ 之间的频响函数ꎮ
将式(１)、式(２)代入式(４)得到

ｕｈ(ω) ＝ ∑
ｎ

ｉ ＝１
Ｈｈｉ(ω)( － ｍｉω２ ＋ ｊｃｉω ＋ ｋｉ)􀅰

[ａａｉ(ω) － ａｐｉ(ω)]
－ ω２ ＝ ∑

ｎ

ｉ ＝１
－ ｍｉ[ω２Ｇｈｉ(ω)] ＋

ｃｉ[ ｊωＧｈｉ(ω)] ＋ ｋｉＧｈｉ(ω) (５)
其中

Ｇｈｉ(ω) ＝Ｈｈｉ(ω)
[ａａｉ(ω) － ａｐｉ(ω)]

－ ω２ (６)

假设选取 ｚ 个阶次切片ꎬ各阶次切片选取 ｒ
个转速采样点数据[１３]ꎬ将式(５)改写为矩阵形式ꎬ
如式(７)所示ꎮ

ＡｈＸ ＝ Ｂｈ (７)
其中
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Ａｈ ＝

－ ω２
１１Ｇｈ１(ω１１) ｊω１１Ｇｈ１(ω１１) Ｇｈ１(ω１１) 􀆺 － ω２

１１Ｇｈｎ(ω１１) ｊω１１Ｇｈｎ(ω１１) Ｇｈｎ(ω１１)

－ ω２
２１Ｇｈ１(ω２１) ｊω２１Ｇｈ１(ω２１) Ｇｈ１(ω２１) 􀆺 － ω２

２１Ｇｈｎ(ω２１) ｊω２１Ｇｈｎ(ω２１) Ｇｈｎ(ω２１)
⋮ ⋮ ⋮ ⋮ ⋮ ⋮

－ ω２
ｒ１Ｇｈ１(ωｒ１) ｊωｒ１Ｇｈ１(ωｒ１) Ｇｈ１(ωｒ１) 􀆺 － ω２

ｒ１Ｇｈｎ(ωｒ１) ｊωｒ１Ｇｈｎ(ωｒ１) Ｇｈｎ(ωｒ１)

－ ω２
１２Ｇｈ１(ω１２) ｊω１２Ｇｈ１(ω１２) Ｇｈ１(ω１２) 􀆺 － ω２

１２Ｇｈｎ(ω１２) ｊω１２Ｇｈｎ(ω１２) Ｇｈｎ(ω１２)

－ ω２
２２Ｇｈ１(ω２２) ｊω２２Ｇｈ１(ω２２) Ｇｈ１(ω２２) 􀆺 － ω２

２２Ｇｈｎ(ω２２) ｊω２２Ｇｈｎ(ω２２) Ｇｈｎ(ω２２)
⋮ ⋮ ⋮ ⋮ ⋮ ⋮

－ ω２
ｒ２Ｇｈ１(ωｒ２) ｊωｒ２Ｇｈ１(ωｒ２) Ｇｈ１(ωｒ２) 􀆺 － ω２

ｒ２Ｇｈｎ(ωｒ２) ｊωｒ２Ｇｈｎ(ωｒ２) Ｇｈｎ(ωｒ２)
⋮ ⋮ ⋮ ⋮ ⋮ ⋮

－ ω２
１ｚＧｈ１(ω１ｚ) ｊω１ｚＧｈ１(ω１ｚ) Ｇｈ１(ω１ｚ) 􀆺 － ω２

１ｚＧｈｎ(ω１ｚ) ｊω１ｚＧｈｎ(ω１ｚ) Ｇｈｎ(ω１ｚ)

－ ω２
２ｚＧｈ１(ω２ｚ) ｊω２ｚＧｈ１(ω２ｚ) Ｇｈ１(ω２ｚ) 􀆺 － ω２

２ｚＧｈｎ(ω２ｚ) ｊω２ｚＧｈｎ(ω２ｚ) Ｇｈｎ(ω２ｚ)
⋮ ⋮ ⋮ ⋮ ⋮ ⋮

－ ω２
ｒｚＧｈ１(ωｒｚ) ｊωｒｚＧｈ１(ωｒｚ) Ｇｈ１(ωｒｚ) 􀆺 － ω２

ｒｚＧｈｎ(ωｒｚ) ｊωｒｚＧｈｎ(ωｒｚ) Ｇｈｎ(ωｒｚ)

é

ë

ê
ê
ê
ê
ê
ê
ê
ê
ê
ê
ê
ê
ê
ê
ê
ê
ê
ê
ê
ê
ê

ù

û
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ú
ú
ú
ú
ú
ú
ú
ú
ú
ú
ú
ú
ú
ú
ú
ú
ú
ú
ú
ú

(８)

Ｘ ＝ [ｍ１ ｃ１ ｋ１􀆺 ｍｎ ｃｎ ｋｎ] Ｔ (９)
Ｂｈ ＝ [ｕｈ(ω１１) ｕｈ(ω２１) 􀆺 ｕｈ(ωｒ１) ｕｈ(ω１２) ｕｈ(ω２２) 􀆺 ｕｈ(ωｒ２) 􀆺 ｕｈ(ω１ｚ) ｕｈ(ω２ｚ) 􀆺 ｕｈ(ωｒｚ)] Ｔ

(１０)
式中 ωｊｌ为不同转速不同阶次对应的频率ꎬωｊｌ ＝ ｌ􀅰
Ｒ ｊ / ６０ꎬｌ 表示阶次切片的数目( ｌ ＝ １ꎬ２ꎬ􀆺ꎬｚ)ꎬＲ ｊ

表示第 ｊ 个采样点的发动机转速( ｊ ＝ １ꎬ２ꎬ􀆺ꎬｒ)ꎬ
单位为 ｍｉｎ － １ꎮ

反解出矩阵 Ｘ 中的参数 ｍｉ、ｃｉ 和 ｋｉꎬ即得到

悬置元件的动刚度系数 Ｋｉ(ω)ꎬ将其代入式(１)即
可求出 ｍ 阶次的结构动载荷 Ｆ ｉ(ω)ꎮ
１. ２　 声压级测试原理

为研究产生车内噪声的传递路径ꎬ需测量工

况下车内噪声并记录指定时间内的声压级情况ꎮ
依据国标 ＧＢ / Ｔ １８６９７—２００２[１４]ꎬ采用 Ａ 计权声

压级作为评价参数ꎮ 平均 Ａ 计权声压级 ＬＰꎬＡ计算

式为

ＬＰꎬＡ ＝ １０ ｌｇ １
Ｎ∑

Ｎ

ｓ ＝１
１００􀆰 １(ＬＰꎬｓ＋Ｋｓ)[ ] (１１)

式中:ＬＰꎬｓ为第 ｓ 个测点处的频带声压级ꎻＫｓ 为第 ｓ
个测点处的 Ａ 计权频带修正值ꎻＮ 为测点总数ꎮ

２　 多级 ＯＰＡＸ 模型构建

２. １　 传递路径模型

动力总成与悬置系统通过橡胶悬置柔性连

接ꎬ存在振动能量变化ꎬ设置为传递路径的能量拐

点ꎻ副车架与动力总成下方的后悬置通过刚性连

接ꎬ但副车架的主要用途之一是隔振与降噪ꎬ故也

将此处作为路径的能量拐点ꎻ动力总成与排气歧

管连接的传递路径中ꎬ整个排气系统管道均通过

法兰刚性连接ꎬ无能量变化ꎬ但排气系统与车架通

过排气吊耳柔性连接ꎬ存在能量变化ꎬ故将此处设

为该路径的能量拐点ꎮ
根据上述能量拐点的设置ꎬ建立由动力总成

激励产生的两条多级传递路径ꎬ如图 １ 所示ꎮ

图 １　 传递路径图

Ｆｉｇ. １　 Ｔｒａｎｓｆｅｒ ｐａｔｈ ｄｉａｇｒａｍ

２. ２　 数据采集

数据采集对象为国产某型号 ＳＵＶꎬ其采用横

置 ４ 缸 ４ 冲程汽油机ꎬ最大扭矩 １８６ Ｎ􀅰ｍꎬ发动机
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怠速转速为 ８００ ｒ / ｍｉｎꎮ 设置为发动机由怠速至

４ ０００ ｒ / ｍｉｎ的定值匀加速工况ꎬ加速度保持在

１ ｍ / ｓ２ꎮ动力总成通过三点橡胶悬置支撑ꎬ其中左

右悬 置 的 结 构 形 式 为 方 块 形 橡 胶 悬 置ꎬ 长

８３􀆰 ５ ｍｍ、宽 ４９ ｍｍꎬ后悬置为较常见的八字型衬

套型橡胶悬置ꎬ直径 ４５ ｍｍꎬ后悬置与副车架通过

全螺纹螺栓刚性连接ꎬ螺栓长 １８ ｍｍꎬ排气总管与

车架通过前后两处橡胶排气吊耳连接ꎬ吊耳长

６１􀆰 ５ ｍｍ、宽 ５０ ｍｍꎮ
按图 １ 中两条多级路径分别进行噪声实验ꎮ

实验所需仪器包括:西门子 ＬＭＳ ＳＣＡＤＡＳ ３２ 通

道数采前端ꎬ采样频率大于 １０ ｋＨｚꎻＰＣＢ 三向加

速度传感器ꎬ 灵敏度为 １００ ｍＶ / ｇꎬ 分辨率为

０􀆰 ０００ １ ｇꎻ ＧＲＡＳ 声 学 传 感 器ꎬ 灵 敏 度 为

１４􀆰 ５ ｍＶ / Ｐａꎮ 测量数据包括:驾驶员右耳侧目标

点噪声、后排中间位置处额外指示点噪声以及路

径振动拐点主被动端加速度和发动机转速ꎮ 部分

拐点处加速度传感器布置如图 ２ 所示ꎮ

图 ２　 部分拐点处加速度传感器布置

Ｆｉｇ. ２　 Ａｃｃｅｌｅｒａｔｉｏｎ ｓｅｎｓｏｒ ｄｉｓｔｒｉｂｕｔｉｏｎ ａｔ

ｓｏｍｅ ｐｏｉｎｔｓ

２. ２. １　 路径响应点处噪声信号

由于乘用车采用的发动机缸数、进气形式以

及布置方式有所差异ꎬ故发动机在加速时的振动

阶次及其对车内的噪声阶次影响均有所不同ꎮ 因

此ꎬ对每条多级路径进行贡献量分析前ꎬ需要确定

影响车内噪声的主要阶次ꎬ以及在能量拐点处贡

献量较大的振动阶次ꎮ
驾驶员右耳侧的噪声能量阶次组成如图 ３ 所

示ꎬ可以看出ꎬ造成该车驾驶舱内噪声问题的能量

阶次主要为 ２ 阶次ꎮ

图 ３　 驾驶员右耳侧噪声能量阶次

Ｆｉｇ. ３　 Ｎｏｉｓｅ ｅｎｅｒｇｙ ｌｅｖｅｌ ｏｎ ｄｒｉｖｅｒ’ｓ ｒｉｇｈｔ ｅａｒ

２. ２. ２　 路径拐点处振动信号

路径拐点处振动信号包括橡胶悬置、副车架

螺栓以及排气吊耳的主被动端振动加速度信号ꎮ
图 ４ 为后悬置主被动端 Ｙ 向振动能量阶次 ｃｏｌｏｒ￣
ｍａｐ 图ꎬ对比图 ４(ａ)和图 ４(ｂ)可以看出ꎬ由于悬

置隔振ꎬ振动能量经过后悬置被动端 Ｙ 向后明显

减少ꎬ但峰值依然显著ꎬ该车动力总成 ２ 阶次载荷

激励仍为主要贡献ꎮ 通过振动信号处理可知ꎬ其
他拐点处的主要激励同样由 ２ 阶次振动产生ꎮ

图 ４　 振动能量阶次 ｃｏｌｏｒｍａｐ 图

Ｆｉｇ. ４　 Ｖｉｂｒａｔｉｏｎａｌ ｅｎｅｒｇｙ ｏｒｄｅｒ ｃｏｌｏｒｍａｐ
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２. ３　 多路径频响函数测试

应用 ＬＭＳ Ｔｅｓｔ Ｌａｂ 中 Ｉｍｐａｃｔ Ｔｅｓｔｉｎｇ 模块进

行锤击法频响函数测试ꎬ获取式(４)中的频响函数

Ｈｈｉ(ω)ꎮ 频响函数用来描述系统输入信号与输出

信号之间的比值ꎬ是系统的固有特性ꎬ与系统本身

有关ꎬ与激励、响应等外界因素无关ꎮ 因此ꎬ在进

行锤击法频响函数测试过程中ꎬ实验车辆保持静

止状态ꎮ
频响函数的测试精度直接影响噪声贡献量的

精度ꎮ 工程上一般采用相干系数衡量测试精度ꎬ
实验过程中相干系数越接近 １ꎬ说明获取的频响

函数质量越高[１５]ꎮ 图 ５ 和图 ６ 分别为规划的两

条多级传递路径中部分激励点到噪声目标点的频

响函数曲线以及对应的相干曲线ꎮ 可见ꎬ各测点

在频率为 ０ ~ ３ ２００ Ｈｚ 内的相干系数均值都在

０􀆰 ９ 以上(后悬置 Ｙ 向为 ０􀆰 ９５ꎬ后端排气吊耳 Ｙ 向

为 ０􀆰 ９９)ꎬ获取的频响函数质量较高ꎬ可以进行后

续贡献量分析ꎮ

图 ５　 部分路径拐点到驾驶员右耳侧的频响函数

Ｆｉｇ. ５　 Ｆｒｅｑｕｅｎｃｙ ｒｅｓｐｏｎｓｅ ｆｕｎｃｔｉｏｎ ｆｒｏｍ ｐａｒｔ ｏｆ ｔｈｅ
ｐａｔｈ ｐｏｉｎｔｓ ｔｏ ｔｈｅ ｄｒｉｖｅｒ’ｓ ｒｉｇｈｔ ｅａｒ ｓｉｄｅ

图 ６　 部分路径拐点到驾驶员右耳侧的相干曲线

Ｆｉｇ. ６　 Ｃｏｈｅｒｅｎｃｅ ｃｕｒｖｅｓ ｆｒｏｍ ｐａｒｔ ｏｆ ｔｈｅ ｐａｔｈ

ｐｏｉｎｔｓ ｔｏ ｔｈｅ ｄｒｉｖｅｒ’ｓ ｒｉｇｈｔ ｅａｒ ｓｉｄｅ

２. ４　 多路径结构动载荷识别

对动刚度参数化模型进行选择ꎬ在传递路径

能量拐点处连接件为弹性元件ꎬ如橡胶悬置、排气

吊耳ꎬ选择 ＳＤＯＦ 模型进行载荷识别ꎬ连接件处为

刚性连接ꎬ如副车架螺栓处ꎬ选择 ＭＢ 载荷识别模

型ꎮ 为保证结构动载荷拟合识别成功ꎬ即所求动

刚度的数量不能超过方程数量ꎬ通过 ＬＭＳ Ｔｅｓｔ
Ｌａｂ 软件中 ＯＰＡＸ 模块进行 ＳＤＯＦ 拟合时ꎬ将式

(２)中 ｍｉ 缩减为 ０ꎬ此时动刚度模型方程未知数

数量为 ２７ 个ꎬ方程数量为 １８７ 个ꎬ满足拟合要求ꎮ
通过 ＭＢ 拟合时选择在 ３０ Ｈｚ 带宽进行动刚度

求解ꎮ
动刚度识别后ꎬ将其代入式(１)ꎬ得到能量通

过各个拐点时的动载荷ꎮ 振动能量通过后悬置拐

点 Ｘ、Ｙ、Ｚ 方向时识别到的 ２ 阶次动载荷如图 ７ 所

示ꎬ可以看出ꎬ相比其他方向ꎬ工况下后悬置 Ｙ 方

向在 ３ ５００ ~ ４ ０００ ｒ / ｍｉｎ 附近载荷变化较大ꎬ峰值

达到近 ５４ Ｎꎮ 因此ꎬ后悬置 Ｙ 方向是振动能量传

递较大的一处路径拐点ꎮ

图 ７　 动力总成后悬置 ２ 阶次动载荷

Ｆｉｇ. ７　 Ｓｅｃｏｎｄ ｏｒｄｅｒ ｄｙｎａｍｉｃ ｌｏａｄ ｏｆ
ｔｈｅ ｐｏｗｅｒｔｒａｉｎ ｒｅａｒ ｍｏｕｎｔ

３　 车内噪声多路径传递分析

３. １　 多级路径贡献量分析

得到两条多级传递路径中各拐点处的动载荷

及频响函数后ꎬ根据式(４)计算全部拐点处 Ｘ、Ｙ、Ｚ
三向振动输入信号对车内噪声输出信号的贡献

量ꎬ将各拐点处全部三向噪声贡献量分矢量进行

合成ꎬ即可得到振动通过各个拐点处对车内噪声

的拟合情况ꎮ
为将贡献量分析的计算结果简明可视化ꎬ从

而快速评估关键传递路径ꎬ采用贡献图的方式显

示振源通过两条路径对车内噪声的贡献量ꎮ
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３. １. １　 动力总成 － 悬置系统 － 副车架 － 驾驶室

传递路径贡献量分析

　 　 根据 ２. ２. １ 中对响应点处的阶次分析ꎬ重点

关注 ２ 阶次下的噪声贡献量ꎮ 悬置拐点对目标点

噪声贡献量如图 ８ 所示ꎬ可见后悬置 Ｙ 方向拐点

在转速为 ３ ４８５ ｒ / ｍｉｎ 及 ３ ９４２ ｒ / ｍｉｎ 附近时对车

内噪声的贡献量最大ꎬ此时车内噪声拟合声压达

到 ６０􀆰 ７ ｄＢ 及 ６３􀆰 ５ ｄＢꎮ 副车架拐点对目标点噪

声贡献量如图 ９ 所示ꎬ可见左后副车架螺栓 Ｚ 方

向拐点在转速为 ３ ６９４ ｒ / ｍｉｎ 附近时对车内噪声

贡献 量 最 大ꎬ 此 时 车 内 噪 声 拟 合 声 压 达 到

５３􀆰 ２ ｄＢꎮ

图 ８　 悬置拐点对目标点噪声贡献量

Ｆｉｇ. ８　 Ｎｏｉｓｅ ｃｏｎｔｒｉｂｕｔｉｏｎ ｏｆ ｔｈｅ ｓｕｓｐｅｎｓｉｏｎ
ｐｏｉｎｔ ｔｏ ｔｈｅ ｔａｒｇｅｔ ｐｏｉｎｔ

图 ９　 副车架拐点对目标点噪声贡献量

Ｆｉｇ. ９　 Ｎｏｉｓｅ ｃｏｎｔｒｉｂｕｔｉｏｎ ｏｆ ｔｈｅ ｓｕｂｆｒａｍｅ
ｐｏｉｎｔ ｔｏ ｔｈｅ ｔａｒｇｅｔ ｐｏｉｎｔ

３. １. ２　 动力总成 － 排气吊耳 － 驾驶室传递路径

贡献量分析

　 　 该传递路径中排气吊耳拐点对目标点的噪声

贡献量如图 １０ 所示ꎬ可见排气吊耳 Ｙ 向拐点在转

速为 ９７４、１ ９１４ 及 ３ ５５８ ｒ / ｍｉｎ 附近时对车内噪声

贡献量较大ꎬ此时车内的噪声拟合声压分别达到

３５􀆰 ８、３８􀆰 ７ 及 ３７􀆰 ５ ｄＢꎮ

图 １０　 排气吊耳拐点对目标点噪声贡献量

Ｆｉｇ. １０　 Ｎｏｉｓｅ ｃｏｎｔｒｉｂｕｔｉｏｎ ｏｆ ｅｘｈａｕｓｔ ｌｕｇ ｐｏｉｎｔ
ｔｏ ｔｈｅ ｔａｒｇｅｔ ｐｏｉｎｔ

３. ２　 不同传递路径对噪声的影响对比

将由动力总成开始、经过悬置系统与排气系

统的两条传递路径各个方向的噪声贡献量进行叠

加ꎬ得到 ８００ ~ ４ ０００ ｒ / ｍｉｎ 转速下振动能量分别

经过两条路径时对目标点噪声的拟合值ꎬ并与噪

声实测值进行对比ꎬ结果如图 １１ 所示ꎮ

图 １１　 不同传递路径的车内噪声拟合值与实测值对比

Ｆｉｇ. １１　 Ｃｏｍｐａｒｉｓｏｎ ｏｆ ｆｉｔｔｅｄ ａｎｄ ｍｅａｓｕｒｅｄ ｖａｌｕｅｓ ｏｆ
ｉｎｔｅｒｉｏｒ ｎｏｉｓｅ ｉｎ ｄｉｆｆｅｒｅｎｔ ｔｒａｎｓｆｅｒ ｐａｔｈｓ

　 　 由图 １１ 可见ꎬ相比于排气系统路径拐点ꎬ经
过悬置路径拐点拟合得到的噪声值更接近车内噪

声实测值ꎬ进一步验证了车内结构噪声产生的主

要原因是动力总成振动经过悬置后传入车内ꎮ

４　 结论

本文以某型号 ＳＵＶ 为研究对象、ＯＰＡＸ 方法

为研究手段ꎬ规划出两条多级传递路径ꎬ研究其对

车内结构噪声的影响ꎬ得到以下结论ꎮ
１)阶次分析能更准确地定位噪声目标点与激
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励源振动拐点处的异常阶次ꎬ可更有针对性地对

多级传递路径进行分析ꎮ
２)在传递路径中设置的所有拐点中ꎬ振动能

量通过后悬置拐点 Ｙ 向时结构动载荷达到 ５４ Ｎꎬ
拟合噪声达到 ６３􀆰 ５ ｄＢꎬ该拐点对车内噪声的贡献

量最大ꎮ
３)通过设置多条传递路径ꎬ并对各拐点的噪

声贡献量进行分析对比ꎬ能够更有效地定位产生

噪声问题的振动传递路径ꎬ为后续进行隔振优化
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