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【摘要】为获得汽车轮心载荷，对路试工况下的轮心六分力识别方法进行了研究。利用主成分分析法解决激励源

多参考强耦合的路噪问题，采用虚拟点转换技术将试验测得的平动传递函数转化为轮心处的六分力传递函数，并通过

试验验证了虚拟点变换（VPT）方法的正确性。基于部件传递路径分析（TPA）技术，结合逆矩阵和现场测量的方法，对

车速为 40 km/h、粗糙路面工况下的轮心六分力刚性约束力（Blocked Force）进行识别，车内噪声预测结果与实测结果相

吻合，验证了该方法的有效性。
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【Abstract】In order to obtain the wheel center load, the six-component force identification method under road test 

condition is studied. The principal component analysis method is used to solve road noise problem with multi-reference strong 
coupling of excitation source. The Virtual Point Transformation (VPT) technique is used to convert the measured translational 
FRF into the six-component FRF at the wheel center, and the correctness of the VPT method is verified by experiments. Based 
on component-based Transfer Path Analysis (TPA) technology, combined with matrix inverse method and in-situ method, the 
six-component wheel center Blocked force under rough road conditions at a vehicle speed of 40 km/h was identified. The 
predicted in-vehicle noise was consistent with the measured noise value, which verified the effectiveness of the method.
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基于部件传递路径分析的轮心六分力载荷识别方法
研究

孔剑　毛光军　李有哲　黄应来　单喜乐

（吉利汽车研究院（宁波）有限公司，宁波 315336）

1 前言

随着电动汽车结构的发展变化，路噪已成为整

车NVH性能开发的难点之一[1]。路面激励对轮胎轮

心产生的力与力矩直接影响车内路噪水平。在开

发前期轮胎选型、路噪CAE仿真分析预测和后期实

车路噪调校问题解析中，均需进行轮心力载荷提取

作为激励依据，而轮心载荷获取一直是NVH路噪性

能开发的难题之一。

轮胎 6 自由度载荷是指轮心 3 个平动力与 3 个

转动力矩。通常，轮胎 6自由度轮心力的直接获取

较为困难，而在高精度高带宽的路噪动态工况载荷

下获取难度更高，现阶段主要采用六分力传感器直

接获取或结合仿真技术采用传递函数矩阵求逆方
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法获取[2-3]。但目前六分力仪主要应用于汽车耐久、

平顺性等研究领域，适用频率小于 80 Hz，而路噪的

研究频率带宽一般要求达到 400 Hz，故采集数据的

频率精度不能满足要求。此外，应用六分力传感器

时，需对轮胎进行工装适配改制，操作复杂且影响

轮胎实际动态响应特性，会影响获取轮胎力载荷特

征的精准度[4-6]。利用 CAE 方法计算轮心到目标点

的 6个分量的传递函数，涉及悬架、衬套等非线性结

构，建模存在一定误差，传递函数的仿真精度有待

大量试验验证。以往利用仿真结合逆矩阵方法获

取的轮心力为界面接触力，该载荷随系统结构的安

装状态变化而变化，不能真实表征轮胎的固有特性。

本文基于部件传递路径分析（Transfer Path 
Analysis，TPA）理论，利用现场测量法对运行工况下

的轮心载荷进行识别[7]。根据路噪耦合特性，采用

主成分分析法对路噪工况数据进行多参考分析，利

用试验方法得到的轮心传递函数结合虚拟点变换

（Virtual Point Transformation，VPT）技术获取轮心到

转向节各参考点的 6个自由度的振动传递函数，利

用矩阵求逆的方法计算出轮心载荷的 6个自由度分

量，并利用提取的轮心六分力对车内路噪进行预

测，与车内实测噪声进行对比，进一步验证该轮心

六分力识别方法的准确性。

2 轮心载荷识别理论

2.1 部件TPA
经典 TPA 识别的载荷是激励源与安装结构接

触面的接触力，该接触力随激励源和安装结构的特

定系统的变化而变化，难以满足通用多变状态预测

工程分析的要求，更难以进行全新结构系统的性能

预测。与经典 TPA不同，部件 TPA试图将激励源内

部激励等效到连接界面主动端，采用约束刚性力

（Blocked Force）表征激励源的固有特性，约束刚性

力指实现主动部件被“刚性约束”时，在连接界面需

要施加的力，是对激励源特性不变载荷的描述。刚

性约束力仅与主动件相关，不受主、被动部件之间

的动态变化影响[8-10]。

假设一个系统由激励源A和安装部件结构B组

成，如图1所示。

传统 TPA 需引入多个参考点，以图 1 中节点 4
为例，利用矩阵求逆法得到 2个部件的接触面接触

力Fr2：

F r2 =[H B43 ]-1a4 （1）

式中：H B43 为接收件 B上连接点 3与结构 B上参考点

4 之间的频率响应函数（Frequency Response Func⁃
tion，FRF）矩阵，a4为参考点4的加速度响应。

主动件A 接收件B

激励源不变载荷Fbl

1
2 3

4

5
HAB
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图1 测试系统

测试过程要求A和B是解耦的，因此，需将主动

件A和接收件B分离。

部件 TPA可获取激励源的不变载荷，在不进行

车辆拆解的情况下，可在实车装配状态利用现场测

量法方法获得。在不断开主动件A与接收件B的情

况下直接进行传递函数测试。为获得刚性约束力

Fblocked，同样需引入多个参考点，以图1中节点4为例，

利用逆矩阵法求解2个部件连接点处的刚性约束力：

FBlocked2 =[H AB42 ]-1a4 （2）
式中：H AB42 为主动件A上连接点 2与结构B上参考点

4之间的频率响应函数矩阵。

传递函数测试过程中，主动件 A 和接收件 B 为

耦合状态，测试在实际安装状态下进行。

利用部件TPA反求得到激励源不变载荷Fbl，结

合耦合状态下的系统传递函数，利用频域子结构方

法进行整车虚拟装配，在无真实物理样机集成的情

况下预测装车状态下的整体响应和各路径贡献量，

进而实现虚拟装配车辆的NVH性能预测。

2.2 路噪多参考TPA
车辆行驶过程中受到多种路面激励、动力系统

激励和风噪激励等。其中，路面激励、动力系统激

励、风噪激励之间不相关，且主要贡献频率不同。

但 4个车轮通过悬架与车身相连，不完全解耦，车轮

之间的路面激励部分相关。因此，路噪问题通常采

用多参考 TPA 进行分析。利用主成分分析技术对

工况数据进行主成分分解转化，然后基于分解得到

的主成分进行 TPA分析[11-12]。各车轮转向节处测点

（参考点）的振动加速度Xi存在一定的耦合关系，各

参考点间的自功率谱非对角矩阵可表示为：
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式中：X*为X的复共轭，n为参考点数量。

与车内噪声响应Y的互功率谱表示为：

- -----GYX = YX * =
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Ym X *1 Ym X *2 … Ym X *
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（4）

式中：m为车内噪声响应点数量。

车内噪声由四轮多参考耦合激励源引发，可对

式（3）进行对角化处理，将该多参考耦合问题解耦

简化为独立的单参考激励分量。根据奇异值分解

理论，存在酉矩阵U满足：

XX *
n × n =Un × nΣn × nV *

n × n （5）
式中：Σn×n=diag(σ1,σ2,…,σn)为 n 阶对角矩阵，σ1~σn

为奇异值，U *
n × n 为矩阵U的共轭转置矩阵，V*

n × n 为一

个n×n的酉矩阵的共轭转置。

激励源可分解为多个非相关独立的主成分量，

即可分解为独立的单参考信号。构建单参考激励

分量虚拟自谱及其与车内噪声的虚拟互谱为：

XX * =U [ ]X'X '* UH （6）
YX '* = [ ]YX * U （7）

式中：X'为虚拟参考，X'*为虚拟参考的共轭，U和UH

为正交矩阵。

则由各独立激励产生的车内噪声谱可表征为：

Y 'i,j = GYi X'j
GX'j X'j

= Yi X '*
j

X'j X '*
j

（8）

式中：GYi X'j 为第 i个车内噪声与第 j个虚拟参考激励

的互谱，GX'j X'j 为第 j个参考激励的自谱。

相应的单参考独立激励信号谱可表征为：

X'i,i = GXi X'j
GX'j X'j

= Xi X '*
j

X'j X '*
j

（9）

式中：GXi X'j 为第 i个虚拟参考激励与第 j个虚拟参考

激励的互谱。

2.3 VPT转换

由于空间结构限制等原因，某些激励点无法直

接激励，响应点无法直接采集数据，如轮心作为车

轮和悬架系统的连接点，但轮心处的传递函数很难

通过直接激励和采集响应获取。轮心载荷力包括 3
个平动自由度和 3个旋转自由度，旋转自由度的载

荷及传递函数通常难以直接获得。利用虚拟点转

换技术可解决上述问题，假设虚拟点周围一定区域

内在分析频率范围内是刚性的，在虚拟点附近测量

足够多的激励和响应，结合几何坐标信息，应用几

何缩减，将激励及响应转换到虚拟点处。第 k 个力

在虚拟点处的6自由度向量可表示为：
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式中：(xck,yck,zck)为激励点 k 与虚拟点 c 的相对坐标，

Fx、Fy、Fz分别为 x、y、z 向的平动载荷，Mxx、Myy、Mzz分

别为绕 x、y、z轴的转动扭矩载荷。

同理，将 k点的3个平动响应向量虚拟点转化为

虚拟点 c的3个平动响应向量和3个转动响应向量组

成的响应向量，实现响应点与响应虚拟点的转化：
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式中：ax、ay、az分别为 x、y、z向的平动响应向量，Rxx、

Ryy、Rzz分别为绕 x、y、z轴的转动响应向量。

利用VPT技术，通过对多个不同的激励和响应

进行测量，可获得轮心位置到参考点及响应点的 6
个自由度的 FRF矩阵。值得注意的是，为保证转化

精度，VPT转化需提供精确的几何坐标。

3 轮心六分力识别

3.1 运行工况信号采集

本文对某车型在粗糙路面上以 40 km/h的车速

匀速行驶工况下的轮心六分力载荷进行提取，以验

证该轮心载荷识别方法的可行性，测试路面如图 2
所示。在试验样车每个车轮转向节上布置 4个不在

同一平面的三向加速度传感器作为参考点，如图 3a
所示，测得对应位置的振动加速度。利用三向振动

加速度传感器（PCB品牌，型号为 356A32，灵敏度为

50 mV/g）进行数据采集，部分实车测点如图 3b 所

示。以车内 4位乘员外耳位置为目标点，采集振动

噪声信号，采用多参考 TPA对时域试验数据进行处

理，以每个轮的 1个 z向振动为多参考通道，计算参

考点与目标点间的互功率谱。在进行路噪分析时，

利用计算得到的自功率谱与互功率谱信号对工况

数据进行主成分分解，再进行传递路径分析。

孔剑，等：基于部件传递路径分析的轮心六分力载荷识别方法研究

31



汽 车 工 程 师

  
   （a）粗糙路面         （b）路面颗粒 

图2 试验场粗糙路面

Knuc:491

Knuc:492

Knuc:493

Knuc:494

（a）右后轮参考测点布置

Knuc:494

Knuc:491

（b）实车部分测点

图3 右后轮工况数据采样点

3.2 FRF测试

使用逆矩阵法获得轮心处载荷前，需获得响应

点的工况加速度和轮心至响应点的传递函数，即轮

心载荷灵敏度。轮心载荷灵敏度的准确性直接影

响轮心载荷提取的精确性，目前大多通过仿真获

得，但对仿真模型精度要求较高，且需大量试验对

模型进行验证。整车 CAE 模型中存在大量的橡胶

阻尼等非线性部件，导致仿真精度存在一定的误

差。鉴于此，为提高精确度，采用试验结合 VPT 数

据转化的方法获取轮心载荷灵敏度。

经典 TPA 方法识别的是激励源与安装结构之

间的接触力，接触力受限于激励源和安装系统的特

定系统，因此，轮胎-悬架强耦合系统的接触力难以

满足通用多变状态的预测工程分析。本文基于部

件 TPA 方法能够在实车装配状态利用现场测量方

法获得激励源特性不变载荷。

基于逆矩阵方法识别轮胎轮心六分力约束刚

性力载荷，通常需要确定施加的单位载荷（4个轮心

为输入点，每个点 6个自由度方向），结合转向节测

点（16个测点，每个点 3个方向）的响应确定传递函

数矩阵。通过测量 4个轮心不同位置多个测点平动

方向的传递函数矩阵，利用 VPT 技术获得轮心 6个

自由度到参考点及响应点的传递函数。

3.2.1 力传递函数测试

受轮心空间结构限制，载荷无法直接激励轮

心，扭矩激励操作难度大，难以直接获取轮心六分

力载荷灵敏度，故基于部件 TPA在整车状态下进行

传递函数测试。如图 4所示，本文自制了铝合金轻

质高刚度工装，利用 5个一体相连的螺柱与轮胎刚

性连接，既保证了轮心周边结构的刚性，又提供了

传感器的安装位置和力锤激励位置。在消声室环

境下采用力锤激振法测量传递函数。为保证较好

的低频传递函数特性及足够的激励力，采用大力锤

橡胶锤头在与轮心刚性连接的高刚度工装上进行

脉冲激励。

图4 轮心传递函数测试

分别在各车轮 5个工装六角螺栓上布置三向加

速度传感器作为轮心VPT转化的指示点，在工装上

的 5个激励小平台的 3个方向（x、y、z）进行轮心传递

函数测试，同时通过试验获取各车轮上5个激励点至

所有转向节4个参考点及车内目标点的力传递函数。

3.2.2 VPT六分力传递函数转化

轮心虚拟点转化通过建立轮心一定区域内在

分析频率范围内为刚性的假设，利用轮心足够多的

激励和响应，基于几何坐标信息，应用几何缩减实

现将激励及响应转换至轮心虚拟点处。根据整车

模型轮心激励点测点坐标及轮心周边 5个指示点的

坐标建立几何模型，在上述整车状态下测试各激励

点到轮心周边指示点、转向节参考点到响应点的传

递函数 FRF，利用 VPT技术完成轮心传递函数的转

化，得到 4 个轮心 6 个自由度到所有参考点及车内

目标点的传递函数，构建力-振动传递函数和传递

函数矩阵。其中，左前轮轮心 6个自由度到车内噪

声响应的传递函数如图5所示。
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图5 左前轮轮心6个自由到车内噪声的传递函数

为验证VPT转化获得 FRF方法的正确性，利用

直接力和力矩的方法对轮心进行激励，以获取轮心

传递函数。其中，利用等大的反向 y 向激励实现轮

心 Rz（绕 z 轴转动）的纯力矩激励，获得轮心 Rz向扭

矩激励的车内声音响应灵敏度，图 6所示为试验得

到的扭矩响应传递函数和VPT转化结果对比，两者

结果基本一致，验证了利用上述试验结合VPT转化

的方法获取轮心载荷响应灵敏度的有效性。
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图6 VPT转化结果验证

3.3 轮心力载荷识别

轮心六分力载荷识别方法具体流程如图 7 所

示。利用测试获得的轮胎转向节参考点工况载荷

下的加速度和 VPT 转化得到的轮心到参考点和目

标点的 6自由度传递函数，采用逆矩阵法即可获得

对应工况下的轮心载荷。

将主成分分析得到的虚拟功率互谱与轮心载

荷 6自由度传递函数导入 LMS TPA 模块，通过奇异

值分解逆矩阵法计算出轮心六分力载荷。在逆矩

阵计算中，通过控制条件数量确保载荷识别的精

度，识别出的轮心六分力载荷如图8所示。

转向节加速度及
响应采集

主成分分析 轮心载荷提取

轮心传递函数测试
六分力传递
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整车路噪响应
验证评估

逆矩  阵法

图7 轮心载荷识别流程
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图8 轮心六分力载荷

基于部件 TPA技术，测量过程中轮胎无需脱离

轮心安装点，故可方便地获取所需的转向节加速度

工况数据和轮心传递函数数据，同时保证车辆的状

态稳定一致。结合逆矩阵和现场测量的方法，得到

对应工况的轮心载荷，此载荷是轮胎激励源的固有

属性，仅与结构主动件轮胎相关，因此，可利用该载

荷预测新结构状态下结构目标点的响应。

4 轮心六分力结果验证

通过识别提取的轮心六分力及其到车内噪声

响应点的六分力传递函数，进行粗糙路面 40 km/h
匀速行驶工况下车内噪声的预测，并与实测噪声进

行对比验证，结果如图 9所示。由图 9可知，由轮心

六分力预测的车内噪声响应结果与道路实测结果

一致性较好，两者在400 Hz以内频段的噪声能量均方

根（Root Mean Square，RMS）值相差不超过1.5 dB(A)，
且车内路噪主要峰值特征均有很好的拟合结果，尤

其是92 Hz附近的路噪。
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图9 车内噪声各传递轮径贡献量

5 结束语

本文基于部件 TPA原理，结合主成分分析方法

和虚拟点转化技术及逆矩阵方法进行了轮心六分

力识别，并对车内相应点噪声进行预测，预测结果

与实测结果一致性较好，车内响应点的主要噪声峰

值均得到很好拟合，验证了该轮心六分力识别方法

的可行性与准确性，可为轮胎选型、路噪性能开发目

标设定、性能预测、问题诊断、结构优化等提供参考。
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