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摘要：通过有限元仿真分析研究载重子午线轮胎结构对振动噪声的影响。建立了轮胎有限元分析模型并对其合理

性进行了试验验证；在原轮胎结构的基础上，对带束层结构和胎面花纹进行优化设计，利用声学仿真软件进行仿真分析，

得到了轮胎各设计方案的振动噪声。结果表明，带束层结构和胎面花纹设计均会影响轮胎振动噪声，带束层结构和胎面

花纹优化后最大降噪量分别达到3. 09和3. 9 dB。
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近年来由于发动机及传动系统降噪技术的

发展以及电动汽车的推广，轮胎噪声在车辆噪声

中所占比例越来越大[1-2]。当车速超过70 km·h-1

时，轮胎噪声成为整车噪声的主要部分[3]。欧盟及

一些国家均出台了相应的法规，对轮胎提出了低

噪声的要求[4]，这给我国轮胎企业的出口带来了巨

大挑战。

轮胎噪声影响因素众多、产生机理复杂，轮胎

噪声主要分为气动噪声和振动噪声两类[5]。气动

噪声主要为接地区花纹沟槽在轮胎运动过程中产

生挤压变形引起的空气压力波动及滚动轮胎与空

气相接触产生的噪声[6]。振动噪声主要为滚动轮

胎在外来激励作用下引起胎体、胎面和胎侧振动

而向外辐射的噪声[7]。研究发现，对于载重子午线

轮胎而言，结构振动噪声是其噪声的主要成分[8]。

国内大多数轮胎企业降低噪声的研究仍然是先进

行轮胎试制，然后通过室内转鼓试验测试不同结

构设计轮胎的噪声性能。这种方法缺乏合理的依

据且周期长、费用高，严重制约了我国轮胎企业对

轮胎的快速优化设计。

为了解决上述问题，本研究联合使用有限元

分析软件Hypermesh，Abaqus和LMS Virtual. Lab
对轮胎噪声进行仿真分析。根据仿真获得的噪声

来预测不同设计结构轮胎的噪声性能，可缩短低

噪声载重子午线轮胎研发周期、降低研发费用。

1　轮胎有限元模型及验证

1. 1　轮胎有限元分析模型的建立

本研究对象为275/70R22. 5载重子午线轮胎，

由于载重子午线轮胎的主要噪声源为振动噪声，

考虑到计算效率，忽略轮胎花纹的横向沟槽，在

Hypermesh软件中建立带有纵向花纹的轮胎二维

有限元分析模型，如图1所示。模型中采用CGAX3
和CGAX4R单元来描述橡胶部分，采用SFMGAX1
和Rebar单元模拟轮胎的帘线部分，橡胶材料本构

关系采用Neo-Hooke超弹性模型。

将在Hypermesh软件中建立的轮胎二维断面

有限元分析模型输入Abaqus有限元分析软件，对

图1　轮胎二维有限元模型
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轮胎进行充气模拟，旋转形成轮胎三维有限元模

型，如图2所示。其中路面简化为解析刚体，模型

的单元总数为123 841，节点总数为135 002。

图2　轮胎三维有限元模型

1. 2　轮胎有限元分析模型的验证

轮胎分析标准充气压力为900 kPa，额定负荷

为3 150 kg，滚动速度为70 km·h-1。为了验证所

建立的轮胎有限元分析模型的可靠性，进行了静

态接地试验以及模态试验。

1. 2. 1　轮胎接地印痕

轮胎接地印痕反映了轮胎受到力的作用时与

地面接触时的接地状态。有限元分析得到的轮胎

接地印痕如图3所示，接地面积为458. 12 cm2。利

用Tirescan压力测试系统试验获取的轮胎接地印

痕如图4所示，接地面积为462. 25 cm2。

对比图3和4可知：接地印痕高应力区集中在

接地中心区域及两胎肩内侧，两胎肩区域接地压

力较小；接地印痕形状的仿真结果与试验结果一

致性较好。

1. 2. 2　轮胎尺寸

为进一步验证轮胎模型的有效性，分别测试

了轮胎充气后的断面宽度、接地印痕长度和宽度，

有限元分析与测试结果对比见表1。由表1可知，

仿真结果与试验结果一致性良好。

图3　有限元分析获得的接地印痕

图4　Tirescan测试获取的接地印痕

 
表1　轮胎尺寸对比

项　　目 断面宽度 接地印痕长度 接地印痕宽度

试验值/mm 277 215 215
仿真值/mm 274. 472 219. 631 214. 795
绝对误差/mm －2. 528 ＋4. 631 －0. 205
相对误差/% －0. 91 ＋2. 15 －0. 10

1. 2. 3　轮胎模态

轮胎的模态会对轮胎振动噪声产生显著影

响，因此需要对轮胎模态进行试验验证。本次模

态测试采用了OROS模态测试系统，测试前在轮胎

周向共布置了280个测点，测点均匀分布在轮胎胎

面和胎侧上。被测轮胎用橡胶绳垂直吊起，测试

其自由模态，利用锤击法进行模态测试，测试过程

中每个测点敲击3次，输出结果取平均值，利用动

态分析软件进行数据处理，得到轮胎模态稳态图，

如图5所示。
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3条曲线分别为3次测定结果。

图5　轮胎模态稳态图

由于在高频段波形随阻尼的增大会迅速衰

减，不易形成明显的波形，因此试验过程中仅考虑

低频段的结构波形，本次试验考虑的频率范围为

0～200 Hz。试验和有限元分析得到的轮胎自由
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模态前6阶振型如图6所示。

（a）试验结果

（b）有限元分析结果

图6　试验和仿真得到的前6阶模态振型

由图6可见，试验获取的轮胎前6阶振型与有

限元分析获得的前6阶振型一致性较好。为进一

步对比分析，提取出试验和仿真获得的前6阶固有

频率见表2。
 

表2　试验与仿真获得的前6阶固有频率对比

项　　目
阶次

1 2 3 4 5 6
试验值/Hz 82. 68 93. 89 114. 57 137. 31 161. 81 174. 43
仿真值/Hz 83. 00 94. 77 110. 33 140. 77 161. 82 173. 10
相对误差/% ＋0. 38 ＋1. 13 －3. 70 ＋2. 52 0 －0. 76

由表2可以看出，有限元分析的模态特性与试

验模态特性一致性良好。结合接地印痕和轮胎尺

寸对比分析结果可知，该轮胎有限元模型具有可

信性。

2　轮胎振动噪声计算

2. 1　计算原理

噪声计算采用Virtual. Lab软件中所提供的

MATV（Model Acoustic Transfer Vector） 方 法。

ATV是系统的一个固有属性，是结构法线方向的

振动速度与场点声压之间的一种线性关系。由

ATV进一步引申，可以得到MATV，MATV是指考

虑结构模态后，结构工作模态参与因子与场点声

压之间的一种线性关系[9]。

通常，可以利用结构表面振动速度与声场声

压之间的线性关系计算声场声压（P）：

n( ) ( )U PATV T
~ ~ =l" ", , 　　　　（1）

式中， ( )ATV ~" ,为声学传递向量， n ( )U ~l 为结构
表面法向振动速度，ω为角频率。

由模态线性叠加可得到结构振动的位移响

应（U）：

( ) UMRSP ~X =" ", ,　　　　　（2）
式中，X为结构模态向量组成的矩阵， ( )MRSP ~" ,

为模态参与因子构成的向量。

将位移向量投影到结构表面法线方向得到结

构在法向的振动速度：

n( ) Uj MRSPn~ ~X = l" ", ,　　　　（3）
式中， nX 为结构模态法向分矢量构成的矩阵。

由上述公式可推出：

( ) ( )ATV j MRSPT
n~ ~ ~X =" ", ,

( ) ( )MATV MRSPT
~ ~" ", ,　　　　（4）

( ) ( ) PMATV MRSPT
~ ~ =" ", , 　　　（5）

式中， ( )MATV ~" ,为模态声学传递向量，由此可
得到考虑结构模态后的轮胎振动噪声。

2. 2　计算方法

首先将结构有限元模型导入LMS Virtual. Lab
中进行ATV计算，然后导入有限元计算得到的结

构网格以及模态信息进行轮胎的振动计算。导入

时需将有限元分析的结构模态映射到ATV所在的

边界元网格上。噪声分析时，将与轮胎接触的地

面简化为全反射地面，同时在轮胎上方定义一个

ISO标准场点网格，并设置19个场点，振动噪声声

学计算模型如图7所示。利用下式进行场点声压

级（Lp）叠加：

图7　轮胎振动噪声声学计算模型
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计算得到该轮胎的A计权声压级为75. 04 dB。

 
3　轮胎结构优化设计

本研究选取的275/70R22. 5载重子午线轮胎

为“3＋0”带束层结构，其中2层0°带束层主要起保

护作用，1#带束层为过渡层，2#和3#带束层为主要

受力部件[10]。该型号轮胎胎面花纹为3条纵沟花

纹。由于胎面结构对振动噪声影响显著[11]，选取带

束层结构和胎面纵沟花纹为优化设计变量。

3. 1　带束层结构正交优化设计

3. 1. 1　正交试验方案

适当的带束层结构设计可有效降低轮胎噪 
声 [12-13]。选取2#和3#带束层宽度和角度为设计变

量，采取正交试验设计方法安排仿真试验，见表3。
对上述试验方案进行仿真分析，获取了前6阶

固有频率和声压级，结果见表4，其中方案1所获取

表3　正交试验设计表

方案编号
因子

A B C D
1 1 1 1 1
2 1 2 2 2
3 1 3 3 3
4 2 1 2 3
5 2 2 3 1
6 2 3 1 2
7 3 1 3 2
8 3 2 1 3
9 3 3 2 1

注：A和B分别表示2#带束层的宽度和角度，C和D分别表示3#

带束层的宽度和角度；1表示维持现有水平，2表示比现有水平增大

5%，3表示比现有水平减小5%。

 
表4　正交试验仿真结果

方案编号 1阶频率/Hz 2阶频率/Hz 3阶频率/Hz 4阶频率/Hz 5阶频率/Hz 6阶频率/Hz 声压级/dB

1 82. 997 94. 769 110. 33 140. 77 161. 82 173. 10 75. 04
2 82. 961 94. 242 110. 21 140. 75 161. 99 173. 58 74. 33
3 83. 221 95. 315 110. 46 140. 86 161. 91 173. 71 79. 89
4 82. 993 95. 174 110. 25 141. 32 161. 96 173. 52 76. 97
5 82. 992 94. 682 110. 26 141. 10 162. 01 173. 79 77. 88
6 83. 253 95. 433 110. 45 140. 70 161. 79 172. 95 75. 67
7 83. 023 94. 650 110. 31 140. 50 161. 93 173. 17 74. 82
8 83. 021 94. 396 110. 20 141. 12 162. 06 173. 82 72. 07
9 83. 150 95. 159 110. 35 140. 56 161. 82 172. 91 74. 95

的数值即为原始模型数值。由表4可见，方案8声
压级最低，为72. 07 dB。分析可知，具有较低噪声

的设计方案其固有频率相较于原始模型具有增大

趋势。

3. 1. 2　正交试验结果分析

为进一步分析2#和3#带束层宽度和角度对轮

胎振动噪声的影响规律，根据仿真分析结果进行

极差分析，结果见表5。其中S1，S2，S3代表A，B，C，

D四个因子分别在3个水平下的声压级之和；s1，s2，

s3为各自算数平均值，R为极差。

由表5可知，声压级最低时，A，B，C，D对应的

水平数分别为3，2，1，2，即最优化带束层组合为

A3B2C1D2。由极差分析可知RC＞RA＞RB＞RD，即对

振动噪声影响由大到小依次为：3#带束层宽度、2#

带束层宽度、2#带束层角度、3#带束层角度。

带束层宽度和角度与声压级的关系见图8。

表5　极差分析结果

项　目
因子

声压级/dB
A B C D

方案1 1 1 1 1 75. 04
方案2 1 2 2 2 74. 33
方案3 1 3 3 3 79. 89
方案4 2 1 2 3 76. 97
方案5 2 2 3 1 77. 88
方案6 2 3 1 2 75. 67
方案7 3 1 3 2 74. 82
方案8 3 2 1 3 72. 07
方案9 3 3 2 1 74. 95
S1 229. 26 226. 83 222. 78 227. 87
S2 230. 52 224. 28 226. 25 224. 82
S3 221. 84 230. 51 232. 59 228. 93
s1 76. 42 75. 61 74. 26 75. 96
s2 76. 84 74. 76 75. 42 74. 94
s3 73. 95 76. 84 77. 53 76. 31
R 2. 89 2. 08 3. 27 1. 37
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图8　带束层宽度和角度与声压级的关系

由图8可以看出，在轮胎原有参数基础上适

当减小2#带束层的宽度、增大2#和3#带束层的角

度有利于降低噪声。对最优化轮胎参数组合模

型A3B2C1D2进行仿真分析，其1—6阶频率分别为

83. 032，94. 903，110. 32，141. 52，162. 01和173. 3 
Hz，声压级为71. 95 dB。可见，优化参数组合轮胎

降噪量达3. 09 dB。

3. 2　胎面花纹设计

轮胎胎面花纹直接与地面接触，通过影响轮

胎与路面之间的激励影响轮胎的振动噪声。考虑

到目前高性能轮胎大多为4条纵沟设计方案，为

此，在原有3条纵向花纹基础上进行了重新设计。

胎面设计方案1为在保证其他结构不变的情况下

将胎面中心区域纵向花纹沟布置在胎冠两侧，胎

肩花纹块、胎肩与胎冠中心之间花纹块与胎冠中

心花纹块宽度之比为2. 5∶1∶2，外侧纵沟与内侧

纵沟深度之比为1. 5∶1。胎面设计方案2在设计

方案1的基础上将内侧2条纵沟深度与外侧两纵沟

深度保持一致。具体结构如图9所示。各胎面设

计方案噪声仿真结果如表6所示。

由表6可知，在轮胎内部结构保持不变的情况

（a）原设计

（b）胎面设计方案1

（c）胎面设计方案2

图9　胎面花纹设计

 
表6　胎面设计方案仿真结果

方　　案 1阶频率/Hz 2阶频率/Hz 3阶频率/Hz 4阶频率/Hz 5阶频率/Hz 6阶频率/Hz 声压级/dB

　原始方案 82. 997 94. 769 110. 33 140. 77 161. 82 173. 10 75. 04
　胎面方案1 83. 221 94. 913 110. 45 140. 95 162. 00 173. 22 71. 36
　胎面方案2 83. 395 94. 985 110. 64 140. 94 162. 16 173. 19 71. 14

下，新的胎面设计方案有良好的降噪效果，最大降

噪量为3. 9 dB。方案2降噪效果略优于方案1，原因

是方案2新设计的内侧2条纵沟较方案1更深，胎面

质量减小更多。更小的胎面质量使得方案2的前6
阶固有频率相比于方案1更多阶次处于增大状态，

因此对噪声的抑制效果更好。

4　结论

对275/70R22. 5载重子午线轮胎振动噪声进

行仿真分析。分析过程中同时获得轮胎的固有频

率信息和振动噪声数值，该方法可方便准确地预

测不同结构设计轮胎的振动噪声。
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合理的带束层结构设计可以有效降低轮胎的

振动噪声，适当减小2#带束层的宽度、增大2#和3#带

束层的角度有利于降低噪声，轮胎振动噪声降噪

量达到3. 09 dB。花纹沟的形式会影响胎面质量及

路面对轮胎的激励，合理的胎面花纹设计也可降

低轮胎振动噪声。本次优化设计的胎面花纹降噪

量达3. 9 dB。
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Study on Noise Reduction Method of Truck and Bus Radial Tire Based on 
Finite Element Simulation

WANG Guolin1，QIAO Lei1，ZHOU Haichao1，LIANG Chen1，LI Guorui2

（1. Jiangsu University，Zhenjiang 212013，China；2. Aeolus Tyre Co. ，Ltd，Jiaozuo 454000，China）

Abstract：The influence of structural designs on the vibration noise of the truck and bus radial tire 
was studied by finite element simulation analysis.  A tire finite element analysis model was established and 
verified by experimental test，and the belt structure and tread pattern were optimized based on the original 
tire structure.  The vibration noise of the tire with different design was obtained by using acoustic simulation 
software.  The results showed that the design of the belt structure and tread pattern had significant influence 
on vibration noise of the tire.  The maximum noise reductions obtained by belt structure optimization and 
tread pattern optimization were 3. 09 and 3. 9 dB，respectively.

Key words：truck and bus radial tire；noise reduction method；simulation analysis；belt structure；tread 
pattern

●国内外动态●

　　全球氢化丁腈橡胶市场快速增长　近日，国

际市场调研机构FactMR发布研究报告显示，2017
年全球氢化丁腈橡胶（HNBR）市值约为106亿美

元，预计2018—2027年，该市场有望持续稳步增

长，预测期内复合年增长率或达7. 6%。

该报告指出，2017年亚太地区（不含日本）在

全球HNBR市场上占有相当大的份额，预计2018—

2027年，其以美元计的市场份额将增大近1. 5倍。

目前，该地区的HNBR产量居世界首位，该地区还

将继续保持对HNBR需求量最大的地位。由于汽

车工业健康发展，其车身橡胶部件和轮胎作为重

要的HNBR需求来源，将引领HNBR市场发展。

（摘自《中国化工报》，2019-02-21）


