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摘要：通过正交试验设计，得到轮胎低振动噪声的最优带束层结构参数组合，并分析轮胎的降噪机理。结果表明：影

响轮胎振动噪声的带束层结构因素由主到次顺序为第2带束层角度、第3带束层角度、第2带束层宽度、第3带束层宽度；带

束层结构优化后轮胎高阶固有频率增大，径向振动更不容易被激发；胎面和胎侧加速度峰值减小，对胎面和胎侧测点加

速度的影响分别主要体现在中频段和高频段；激励力功率谱密度波动和峰值明显减小，在440 Hz敏感频率处降低显著。
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目前，轮胎噪声已成为汽车噪声的主要组成

部分，尤其是轮胎的振动噪声对汽车的乘坐舒适

性影响较大。欧盟新颁布的汽车噪声法规包含新

的测试方法和汽车噪声限值，目前有85%的车辆没

有达到法规的要求。国内出口轮胎必须满足欧盟

对噪声的法规要求。因此，降低轮胎的振动噪声

具有重要的理论和工程应用价值。

轮胎结构对其各项性能影响显著，K.Yamagishi
等 [1]提出了乘用车轮胎最佳滚动轮廓理论，通过

控制带束层和胎体的张力优化轮胎轮廓，从而

提升轮胎性能。H. Yamauchi等研究表明 [2]，优

化轮胎结构可有效抑制轮胎共振峰值的产生。

B. S. Kim[3]研究了轮胎结构参数对振动噪声性能

的影响，指出胎体轮廓设计对轮胎振动噪声影响

显著。张典等[4]根据轮胎的双层结构耦合模型，设

计了不同半钢子午线轮胎胎体结构，并对各方案

轮胎的噪声性能进行了测试和对比分析，结果表

明，不同频率下轮胎噪声的发声机理略有差别，胎

体骨架材料的种类和层数影响其振动特征，进而

对轮胎噪声性能产生影响。轮胎带束层结构决定

着轮胎质量和刚度的均匀性，会产生自激振动而

向外辐射噪声，虽然已有学者研究了结构对轮胎

性能的影响，但仅停留在非带束层结构影响振动

噪声或者带束层结构影响其他性能方面[5-8]，尚未

系统阐述带束层结构设计参数对轮胎振动噪声的

影响规律及其原因。

本工作以295/80R22. 5载重子午线轮胎为研

究对象，结合模态声学传递向量技术和声学边界

元理论对轮胎的振动噪声性能进行数值模拟，研

究带束层宽度和角度对轮胎振动噪声的影响，并

从轮胎固有频率、胎面和胎侧的振动加速度以及

激励力功率谱角度分析优化后轮胎的降噪机理。

1　轮胎振动噪声的数值分析

295/80R22. 5载重子午线轮胎的标准负荷为

3 550 kg、标准充气压力为900 kPa。利用文献[9]

中的方法建立轮胎有限元模型。分析时将轮辋和

路面定义为解析刚体。橡胶部分采用CGAX3和
CGAX4R单元进行模拟，钢丝帘线采用SFMGAX1
和REBAR单元进行模拟。

本构模型是对理想化物质本构行为的数学和

力学描述。因此，选取合适的超弹性本构模型描

述橡胶材料的力学特征，对提高轮胎有限元分析

的计算精度以及保证大变形分析过程中单元保持

良好的形态，避免发生体积自锁现象具有重要作

用。将测得的橡胶拉伸数据输入Abaqus软件中，

并利用其自带的Ogden，Neo-hookean和Yeoh等橡

胶本构模型分别进行拟合。以胎肩垫胶为例，其

材料应力-应变曲线如图1所示。
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图1　不同本构模型拟合的胎肩垫胶应力-应变曲线

从图1可以看出，在名义应变小于0. 5时，Yeoh
本构模型拟合的应力-应变曲线与试验结果吻合

较好。因此，本工作选用Yeoh模型描述轮胎橡胶

的力学特性。轮胎各部位的胶料参数由单轴拉伸

试验数据拟合获得。

为验证所建立的有限元模型的正确性，采用

法国OROS公司生产的动态信号分析仪对轮胎的

模态特征进行测试。试验时，轮胎处于悬置状态，

在轮胎表面取81个测点。

试验激励的施加方式为锤击法，采用逐点锤

击的方式，利用加速度传感器采集响应信号。将

信号通过放大处理输入到动态分析仪中，每个测

点测量3次，取平均值，得到0～200 Hz频率范围内

的传递函数，将其导入建有轮胎模型的Modal 2分
析软件中进行模态分析，从而得到轮胎前6阶径向

模态的固有频率和振型[10-11]。

 在Abaqus软件中，利用Block Lanczos法求出

计算模态，并与试验模态的频率进行比较。结果

表明，应用Abaqus软件建立的轮胎有限元模型能

很好地计算轮胎的各阶模态[11]。

前期轮胎振动噪声的数值分析结果表明[11]：声

学观测点的振动噪声频响函数曲线的变化趋势一

致，但声压值略有区别；接地后端的声压级大于接

地前端。这与葛欣等[12-13]的测试结论相吻合。

2　轮胎带束层结构对振动噪声的影响

带束层是子午线轮胎的主要受力部件，其结

构参数主要包括帘布层数，帘线角度、密度和排列

方式，带束层厚度、宽度和长度以及所采用的帘线

结构与类型等。295/80R22. 5WSL60轮胎的带束

层为‘3＋0’结构。其中，第1层为过渡层，第2和第

3层为主要受力层，0°带束层为保护层。本工作选

取第2和第3带束层的宽度和帘线角度作为设计参

数，分析各参数变化对轮胎振动噪声的影响。

2. 1　试验方案设计

以第2和第3带束层宽度和角度为影响因素，

采用正交试验方案[14]。其中，带束层角度是指帘线

铺设方向所在直线与轮胎前进方向之间形成的锐

角，并规定朝向左侧为正值，朝向右侧为负值。

依据载重子午线轮胎的设计原则及设计经

验，选择如表1所示的因素水平。A，B，C，D分别代

表第2带束层角度（°）、宽度（mm）和第3带束层角

度（°）、宽度（mm）。根据正交试验设计原则，选择

L9（34）正交试验表安排试验，对各方案轮胎的振动

噪声进行计算，结果如表2所示。

 
表1　带束层宽度及角度设计因素水平

水平
因素

A B C D
1 12 192 －12 114
2 15 198 －15 120
3 18 204 －18 126

 
表2　带束层结构正交试验方案及轮胎噪声

试验编号
因素 振动噪

声/dBA B C D
1 1 1 1 1 85. 01
2 1 2 2 2 87. 63
3 1 3 3 3 91. 03
4 2 1 2 3 89. 30
5 2 2 3 1 135. 97
6 2 3 1 2 95. 52
7 3 1 3 2 127. 42
8 3 2 1 3 121. 59
9 3 3 2 1 98. 20

2. 2　优化方案

为分析带束层结构设计参数对轮胎振动噪声

的影响，根据试验结果建立极差分析，结果如表3
所示。

由表3可知，RA＞RC＞RB＞RD，4个因素对轮胎

振动噪声的影响由大到小顺序为A，C，B，D，即对

轮胎振动噪声的影响由主到次顺序为第2带束层

角度、第3带束层角度、第2带束层宽度、第3带束层

宽度。
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表3　极差分析结果

项　　目
因素

A B C D
T j1 87. 89 100. 58 118. 14 106. 33

T j2 106. 93 115. 06 91. 65 103. 52

T j3 115. 68 94. 86 100. 71 100. 64

Rj 27. 79 20. 21 26. 49 5. 69

此外，由表3可以看出最优水平为A1B3C2D3，即

当第2带束层角度为12°、宽度为204 mm，第3带束

层角度为－15°、宽度为126 mm时，带束层结构设

计参数最优，轮胎的振动噪声最小。

2. 3　结果分析

经计算，带束层结构参数最优组合方案下轮

胎振动噪声的A计权平均声压级为84. 22 dB，较现

行设计轮胎降低了7. 55 dB。

带束层结构优化前后轮胎某声压观测点处的

频谱曲线如图2所示。
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图2　带束层结构优化前后振动噪声声压频谱曲线

由图2可见：带束层结构优化后轮胎的振动

噪声声压峰值向高频段转移；在20～80 Hz频段

内，结构优化前后轮胎的振动噪声频谱曲线变化

不大；在100～320 Hz频段内，带束层结构优化后

轮胎的振动噪声频谱特性曲线波动相对较小，出

现噪声峰值的数量相对较少；在320～500 Hz频段

内，带束层结构优化前后轮胎的振动噪声频谱曲

线变化较为明显，结构优化后的轮胎在440 Hz处
的振动噪声峰值显著降低。

3　降噪机理分析

分别对现行结构设计和带束层结构优化后轮

胎从固有频率、胎面和胎侧振动加速度以及激励

力功率谱密度角度出发，分析噪声降低的机理。

3. 1　固有频率

带束层结构优化前后轮胎前6阶模态的固有

频率如表4所示。

 
表4　带束层结构优化前后轮胎前6阶模态的固有频率

设计
固有频率/Hz

1 2 3 4 5 6
现行 82. 013 97. 531 112. 400 126. 630 139. 330 149. 800
优化后 81. 702 97. 266 113. 020 126. 790 139. 650 151. 300

由表4可知，带束层结构优化后轮胎前2阶模

态的固有频率低于现行设计轮胎，但3～6阶模态

的固有频率高于现行设计轮胎。随着带束层结构

优化后轮胎高阶模态固有频率的增大，轮胎的径

向振动更不容易被激发，从而使轮胎振动噪声降

低。同时说明，带束层结构优化设计对轮胎振动

噪声性能的影响主要体现在中高频段。

3. 2　胎面和胎侧振动加速度

轮胎表面振动加速度与噪声有密切联系。从

频响分析的角度出发，得到滚动过程中由于路面

激励得到的加速度响应。由于轮胎滚动过程中振

动主要来源于接地区和胎侧部位，因此选取接地

胎面的中心点和最大断面宽处作为观测点，如图3
所示。

图3　胎面和胎侧振动加速度测点

带束层结构优化前后轮胎胎面和胎侧测点的

振动加速度响应如图4所示。

由图4可见：带束层结构优化后，胎面和胎侧

表面测点振动加速度峰值显著降低，且峰值数量

减少；胎面测点在100～180 Hz和260～350 Hz频
率范围内振动加速度的峰值显著降低，胎侧测点

在110 Hz处出现了一个明显的加速度峰值，而在

310～500 Hz频段内，振动加速度降低较为明显。

结果表明，带束层结构对胎面测点加速度的影响
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图4　带束层结构优化前后轮胎加速度频响函数曲线

主要体现在中频段，而对胎侧测点加速度的影响

则主要体现在高频段。

3. 3　激励力功率谱密度

功率谱密度是结构在随机动态负荷激励下响

应的统计结果，是一条功率谱密度S（ω）-频率的关

系曲线。其计算公式如下：

( ) ( )limS
T

X
2
1

T
T

2; ;~ ~=
"3

式中，T表示时间，s； ( )XT ~ 表示轮胎激励力加速度

的复函数；ω为角频率，rad·s-1。可以看出，功率

谱密度是一个非负实数，它是一个频域中的量，直

接反应了在频域中不同频率所对应的值（误差或

能量）。现行结构设计和优化后轮胎激励力的功

率谱密度曲线如图5所示。

由图5可以看出，带束层结构优化后轮胎激励

力功率谱密度的峰值大小和数量显著降低。联系

场点声压频响函数可知，带束层结构优化后轮胎

的激励力功率谱密度总体波动较小，在220～260 
Hz和380～450 Hz频率范围内激励力功率谱密度
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图5　带束层优化前后轮胎激励力的功率谱密度曲线

显著减小，尤其在440 Hz处激励力功率谱密度降低

明显。这说明振动噪声的降低是由于带束层结构优

化后引起轮胎内部结构的自激激励力显著减小。

4　结论

采用模态声学传递向量技术和声学边界元理

论对轮胎振动噪声进行模拟分析，以295/80R22. 5
轮胎为例，研究了不同带束层设计方案对轮胎振

动噪声的影响，得到如下结论。

（1）比较轮胎试验模态和计算模态的特征参

数，证明了振动噪声模拟分析方法的准确性和实

用性。

（2）带束层结构影响轮胎振动噪声因素由主

到次顺序为第2带束层角度、第3带束层角度、第2
带束层宽度、第3带束层宽度；得到优化带束层结

构参数为：第2带束层角度　12°，第2带束层宽度

　204 mm，第3带束层角度　－15°，第3带束层宽

度　126 mm。

（3）带束层结构优化后轮胎高阶模态的固有

频率增大，振动噪声频谱曲线波动减小，噪声峰值

数量相对较少，且显著降低了轮胎在440 Hz处的

噪声峰值，降噪量达到7. 55 dB。带束层结构优化

后轮胎显著降低了胎面、胎侧表面测点振动加速

度和激励力功率谱的峰值。

本工作的研究结果为降低轮胎振动噪声提供

了理论指导和现实依据。
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Analysis on Influence of Belt Structure Parameters on Tire Vibration Noise
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Abstract：Through the orthogonal test design，the optimal belt structure parameters combination for 
low tire vibration noise was obtained，and the noise reduction mechanism of tire was analyzed. The results 
showed that the order of belt structural factors affecting the tire vibration noise was as follows：angle of 2# 
belt，angle of 3# belt，width of 2# belt，width of 3# belt. After optimized，the high-order natural frequency of 
tire increased，and the radial vibration was less easily excited；the peak of tread and sidewall acceleration 
decreased，the influence on the acceleration of tire tread and sidewall was mainly reflected in mid-frequency 
and high-frequency respectively；the excitation force power spectral density fluctuations and peaks decreased 
significantly，and at 440 Hz sensitive frequency decreased significantly.
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