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摘要：以载重子午线轮胎２９５／８０Ｒ２２５为研究对象，建立了分析有限元模型．利用ＡＢＡＱＵＳ模拟轮胎在路面上滚动
的过程，获取接地区域花纹沟体积变化情况，以此作为轮胎泵浦噪声的分析边界条件．然后建立了花纹沟泵浦噪声
分析模型，利用流体力学方法（ＣｏｍｐｕｔａｔｉｏｎａｌＦｌｕｉｄＤｙｎａｍｉｃｓ，ＣＦＤ）对花纹沟的流场特性进行分析．基于 ＦＷＨ方
程，应用ＬＭＳ声学软件计算花纹沟的泵浦噪声，并确定花纹沟的声源位置．结果表明，花纹沟泵浦噪声主要由花纹
沟壁面所受到的动态压力引起，在低马赫数下，偶极子声源占主要成分．在此基础上，提出了花纹降噪结构，花纹泵
浦噪声降低了１７３ｄＢ；结果表明，花纹沟壁面的动态压力与花纹的泵浦噪声有明显的相关性．
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　　在交通噪声中轮胎噪声已成为主要的污染源，
当车速超过６０ｋｍ／ｈ时，载重轮胎噪声占整车噪声
的７０％以上，其中轮胎花纹泵浦噪声占有重要的成
分［１］．近年来，欧盟轮胎标签法和我国出台的《绿色
轮胎技术规范》都对轮胎噪声性能方面提出了明确

的要求．为了满足日益严苛的法规要求，提出低噪声
轮胎设计新技术显得尤为紧迫．然而轮胎噪声的发
声机理非常复杂，受很多因素的影响，现在还没有统

一的设计思路来指导低噪声轮胎设计［２５］．
国内外学者针对轮胎泵浦噪声进行了很多相关

研究．ＫＩＭ［６］应用计算流体动力学方法，分析了两端
封闭的横沟泵浦噪声，对简单的横沟花纹进行了分

析．王国林等［７］基于 Ｌｉｇｈｔｈｉｌｌ声类比理论和涡声理
论，对单个花纹沟槽的泵浦发声机理进行了阐述．王
丽雪［８］利用声源叠加公式对斜向花纹进行了泵浦噪

声预测，得到花纹结构参数对泵浦噪声的影响规律．
于增信等［９］根据轮胎变形的力学分析，提出一种花

纹沟泵浦噪声的半经验计算模型，可以定性地分析

轮胎泵浦噪声．葛剑敏等［１０１１］经过试验分析，确定

了轮胎横向花纹沟几何尺寸对轮胎噪声的影响，其



中轮胎横向花纹沟槽的长度是影响噪声关键因素．
危银涛等［１２］提出了轮胎花纹噪声的发生模型，通过

实验数值噪声反演方法辨识不同花纹沟的声源特
性．综上所述，目前主要依据单极子源理论假设研究
轮胎花纹泵浦噪声，或者通过试验定性分析，这些方

法不能准确地反应泵浦噪声的发声机理及噪声源位

置．近年来Ｌｉｇｈｔｈｉｌｌ声类比理论不断的发展，计算流
体力学方法得到了广泛的应用，为轮胎花纹泵浦噪

声的分析提供了新思路．
本文采用 ＣＦＤ流体力学软件，结合 Ｌｉｇｈｔｈｉｌｌ声

学类比理论和 ＦＷＨ方程预测花纹沟的泵浦噪声，
并分析了花纹沟中空气流体对花纹沟壁面的影响，

获得了花纹沟壁面上的动态压强及分布位置．通过
分析不同的花纹结构，得出花纹泵浦噪声与花纹壁

面动态压力有明显的相关性．

１　轮胎有限元模型建立及验证
１．１　轮胎模型建立及验证

本文以载重子午线轮胎２９５／８０Ｒ２２５为研究对
象，利用有限元软件 Ａｂａｑｕｓ，建立了轮胎有限元分
析模型，如图１所示．采用 ＣＧＡＸ３Ｈ与 ＣＧＡＸ４Ｈ单
元模拟橡胶材料，采用ＳＦＭＧＡＸ１和 ＲＥＢＡＲ单元模
拟钢丝帘线．在分析中，路面定义为解析刚体，路面
与轮胎之间的摩擦采用库伦摩擦定律描述．

图１　轮胎有限元模型
Ｆｉｇ．１　Ｆｉｎｉｔｅｅｌｅｍｅｎｔｍｏｄｅｌｏｆｔｉｒｅ

　　轮胎胶料力学特性是通过单轴拉伸试验得到
的．研究表明，利用 Ｙｅｏｈ本构模型建立的有限元模
型可以有效地反映轮胎接地性能及力学特征［１３］．

为了验证本文建立的模型正确性，用对应的样

品轮胎进行了压力毯试验分析，测出了轮胎接地区

域压力分布特性，如图２所示．图３所示的是试验时
用到的样品轮胎及试验设备，其中左边是试验用到

的样品轮胎及ＭＴＭ２轮胎综合强度试验机，右边为
压力毯及显示器；该试验是通过强度试验机施加载

荷在轮胎上，通过压力毯测试轮胎接地区压力分布

情况，在配套的显示器上得到接地区压力分布云图．
通过试验结果对比发现，载重胎压力主要集中在胎

冠中心区域，以及接地区形状二者都具有显著的一

致性，因此，可以认为本文建立的仿真模型能够反映

轮胎的接地特性．

图２　试验测试与有限元分析对比
Ｆｉｇ．２　Ｃｏｍｐａｒｉｓｏｎｏｆｔｉｒｅｃｏｎｔａｃｔｐｒｅｓｓｕｒｅｄｉｓｔｒｉｂｕｔｉｏｎ

图３　样品轮胎及试验设备
Ｆｉｇ．３　Ｓａｍｐｌｅｔｉｒｅ，ｔｉｒｅｓｔａｔｉｃｌｏａｄｅｄｔｅｓｔｍａｃｈｉｎｅａｎｄ

Ｔｅｋｓｃａｎ

１．２　轮胎花纹变形分析
利用ＣＦＤ分析花纹沟泵浦噪声时，准确获取轮

胎花纹沟在接地过程中的体积变化是关键．为了获
取轮胎滚动过程中花纹沟体积变化情况，建立了

２９５／８０Ｒ２２５子午线轮胎有限元分析模型．分析时
采用标准载荷３３５ｋＮ，标准气压为０９ＭＰａ，自由
滚动速度为８０ｋｍ／ｈ．在 Ａｂａｑｕｓ／Ｅｘｐｌｉｃｉｔ求解器中，
以速度为２２２２ｍ／ｓ时对轮胎的滚动过程进行瞬态
求解；以单一节距轮胎花纹为对象，提取滚动过程中

花纹沟体积随时间的变化信息，如图４所示．花纹从
接地时开始，花纹沟体积逐渐减小，当花纹离开地面

时，花纹沟体积逐渐地恢复到原形．整个过程呈现出
花纹沟体积先减小后增大．

图４　花纹沟体积变化
Ｆｉｇ．４　Ｃｏｕｒｓｅｏｆｓｉｎｇｌｅｐａｔｔｅｒｎｖｏｌｕｍｅｃｈａｎｇｅ
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２　花纹泵浦噪声模型建立
２．１　气动声学理论

Ｌｉｇｈｔｈｉｌｌ方程反映了流体中流场参数与声波运
动的关系［１４］．通过 Ｌｉｇｈｔｈｉｌｌ声类比的方法，可以直
接由ＮＳ方程推导出 ＦＷＨ方程，在推导的过程中
没有引入任何的假设；而且，其积分面在声音传播的

非线性区域可以求出精确解［１５］．运动物体在流体中
的发声问题可用ＦＷＨ方程表示为

１
ｃ２０
２ｐ′
ｔ
－

Δ２ｐ′＝ ２

ｘｉｘｊ
（ＴｉｊＨ（ｆ））－


ｘｉ
（（Ｐｉｊｎｊ＋ρｕｉ（ｕｎ－ｖｎ））δ（ｆ））＋


ｔ
（（ρ０ｖｎ＋ρ（ｕｎ－ｖｎ）δ（ｆ））， （１）

式（１）中ｆ为花纹沟壁面函数，δ（ｆ）为狄拉克函数、
Ｈ（ｆ）为阶跃函数：

Ｈ（ｆ）＝ １ ｆ（ｘ，ｔ）＞０，
０ ｆ（ｘ，ｔ）＜０{

，
δ（ｆ）＝Ｈ（ｆ）ｆ

．

ｎｊ为指向曲面外部（ｆ＞０）的单位法向量；ｕｎ为ｆ＝０
曲面上的法向速度；ｖｎ为曲面上速度的法向分量；ｉ、
ｊ、ｋ分别是表笛卡尔坐标系中的ｘ、ｙ、ｚ轴方向．

Ｔｉｊ为Ｌｉｇｈｔｈｉｌｌ应力张量，
Ｔｉｊ＝ρｕｉｕｊ＋Ｐｉｊ－ｃ

２
０（ρ－ρ０）δｉｊ．

Ｐｉｊ为可压缩流体的应力张量：

Ｐｉｊ＝ｐδｉｊ－μ（
ｕｉ
ｕｊ
＋
ｕｊ
ｕｉ
－２３

ｕｕｋ
ｕｘｋ
δｉｊ）．

在ＦＷＨ方程的等号右边为声源项，分别为四
极子声源、偶极子声源及单极子声源．四极子声源是
由流体紊流现象所产生的；偶极子声源是由表面脉

动压力引起的声源；单极子声源是由表面加速度引

起的声源．采用ＣＦＤ软件计算分析轮胎花纹的泵浦
噪声问题时，单极子声源及四极子声源是可以忽略

的，原因是单极子声源的强度与花纹壁面移动速度

有关，相当于花纹侧壁变形位移引起的体积脉动产

生的噪声，即造成的空气密度梯度，其辐射特性等同

于点声源．而花纹壁面变形速度相对于声速非常小，
所以单极子噪声可以忽略；四极子声源的强度与偶极

子的强度之比正比于马赫数的平方［１６］．对于载重子
午线轮胎而言，选取花纹沟中空气的来流速度为８０
ｋｍ／ｈ，马赫数为００６２，通常的车速相对于声速较低，
马赫数较小．因此，四极子声源也可以忽略．因此偶极
子声源是轮胎花纹泵浦噪声的主要噪声源．
２．２　泵浦噪声计算

应用计算流体力学分析花纹泵浦噪声时，假设

轮胎不动，给定空气相对速度来模拟轮胎与空气的

相对运动，把接地区域的轮胎花纹沟槽模型化，如图

５所示．同时通过动网格技术（ＵＤＦ）将１２节得到

的花纹沟槽的变形特性施加在模型上，重现花纹沟

槽体积变化特性．花纹泵浦噪声ＣＦＤ模型计算域是
由接地区花纹沟及其空气进出口附近的空气计算域

组成，具体包括分花纹沟槽内部及外部空气的流场．
为了准确地反映出流体的流动特性和计算的准确

度，在花纹及与花纹附近处的流场网格均细化处理，

选择０５ｍｍ的尺寸，以外的网格逐渐增大，最外面
的的网格尺寸选择６ｍｍ．由于本模型是中间对称，
为了减少计算量，利用 ＣＦＤ中的 ｓｙｍｍｅｔｒｙ功能，只
需要建立半个仿真模型．

图５　接地区花纹ＣＦＤ模型
Ｆｉｇ．５　ＣＦＤｍｏｄｅｌｏｆｃｏｎｔａｃｔｚｏｎｅ

　　应用 ＦＬＵＥＮＴ流体软件对其流场进行仿真计
算，计算过程分为定常和非定常计算两部分；在定常

计算时应用 Ｒｅａｌｉｚａｂｌｅｋω模型，并将其计算的流场
信息作为非定常计算时的初始流场．采用大涡模拟
（ＬＥＳ）的方法进行非定常计算，在计算时步长设置
为００００１ｓ．采用 ＳＩＭＰＬＥ算法模拟压力和速度耦
合，然后应用二阶精度的离散方法来提高计算精度．
在花纹泵浦噪声计算中，花纹沟壁面定义为声源面，

应用ＦＷＨ方程进行预测花纹泵浦噪声，并分析泵
浦噪声产生的机制．

图６为接地区花纹流场压力分布云图，可以看
出在花纹沟槽中间部位是压力主要集中的位置，而

且在进口处，压力从胎冠部位向胎肩部位逐渐的减

小，主要因为胎肩处花纹距离附加空气域较近，空气

流体比较容易从附加空气域处流出，减缓了空气对

胎肩处花纹的压力．

图６　压力云图
Ｆｉｇ．６　Ｃｏｎｔｏｕｒｏｆｐｒｅｓｓｕｒｅ

　　通过Ｆｌｕｅｎｔ流体软件进行流场分析可以得到花
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纹沟壁面上的压力动态信息．利用 ＬＭＳＶｉｒｔｕａｌ．Ｌａｂ
中的声学有限元模块（ＡｃｏｕｓｔｉｃＨａｒｍｏｎｉｃＦＥＭ），把
上述计算得到花纹沟壁面上的压力脉动数据导入

ＬＭＳ声学软件中，通过差分计算原理把ＣＦＤ中计算
得到的时域内数据映射到声学网格上，并进行快速

傅里叶变换，结合偶极子声学方程进行噪声求解，经

过声学响应计算得到花纹泵浦噪声的频谱曲线，如

７图所示的花纹泵浦噪声声压级频谱图．纵向花纹
泵浦噪声的能量主要集中在１０００Ｈｚ左右．从图７
可以看出峰值频率主要集中在该频率段内；对于纵

向花纹沟槽，其原理相当于管子发声，在一定程度

上，改变纵向花纹结构降低花纹管道共振噪声可以

降低轮胎花纹噪声［１７］．

图７　声压级１／３倍频程频谱图

Ｆｉｇ．７　Ｓｐｅｃｔｒｕｍｏｆｓｏｕｎｄｌｅｖｅｌｐｒｅｓｓｕｒｅ

　　轮胎噪声频谱曲线设有 ｎ个声压信号，其总声
压级为

Ｌ＝１０ｌｏｇ
Ｐ２ｉ
Ｐ２０
＝１０ｌｏｇ（

∑
ｎ

ｉ＝１
１００．１Ｌｉ

ｎ ）， （２）

式中，Ｌ１，Ｌ２，…，Ｌｉ，…，Ｌｎ为 ｎ个声压信号，其平均
值为Ｌ；相应地其各自对应声压值分别为Ｐ１，Ｐ２，…，

Ｐ３，…，Ｐｎ，参考声压Ｐ０＝２×１０
－５Ｐａ．通过声源叠加

公式计算该花纹的泵浦噪声值为７５７１ｄＢ．
２．３　声源位置确定

从上述图７可以得出花纹的泵浦噪声的峰值在
１０００Ｈｚ和２０００Ｈｚ处有明显的峰值，可以认为这
两个频率是花纹泵浦噪声能量主要集中的频率，图

８所示，通过ＬＭＳ声学软件显示在该频率处声源位
置云图．可以看出，在纵向花纹沟槽中间段内是噪声
主要集中的地方，而且胎冠处花纹的噪声明显大于

胎肩处花纹的噪声．
　　这主要是因为对于载重子午线轮胎，其接地分
布压力主要集中在胎冠部位，从上述图２接地分布
压力试验结果可以看出，因此胎冠处花纹变形要大

于胎肩处花纹，对空气的扰动更显著．而且对于胎冠

处花纹在进口处的压力也大于胎冠处花纹；如图９
所示，为两处花纹壁面的动态压力散点图，同样反映

出胎冠处花纹的动态压力较大，因此胎冠处花纹的

噪声对花纹噪声能量贡献较大．

图８　声源位置云图

Ｆｉｇ．８　Ｔｈｅｌｏｃａｔｉｏｎｏｆｓｏｕｎｄｓｏｕｒｃｅ

图９　花纹壁面动态压力散点图

Ｆｉｇ．９　Ｔｈｅｓｃａｔｔｅｒｐｌｏｔｏｆｄｙｎａｍｉｃｐｒｅｓｓｕｒｅ

３　花纹降噪结构设计

通过上述的分析结果显示，花纹泵浦噪声主要

是由于空气流体对花纹壁面的冲击产生的动态压力

引起的．为了使空气更稳定地流出花纹沟，在花纹沟
中设置了导流结构，并与原始方案进行噪声性能对

比分析．如图１０纵向花纹沟示意图，图１０（ａ）为载
重子午线轮胎２９５／８０Ｒ２２５原始设计的纵向花纹，
花纹沟深为１３ｍｍ，侧壁角度分别为３０°和１２°．图
１０（ｂ）为在纵向花纹沟底设计导流结构．该导流结
构宽为２ｍｍ，高３ｍｍ，这种结构可以引导空气的流
动，减小气流对花纹壁面的冲击，进而可以降低泵浦

噪声．
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图１０　纵向花纹沟示意图
Ｆｉｇ．１０　Ｓｋｅｔｃｈｏｆｃｉｒｃｕｍｆｅｒｅｎｔｉａｌｐａｔｔｅｒｎ

　　对导流结构的花纹沟槽进行噪声计算分析，如
图１１所示，为两个方案的噪声频谱曲线对比，设置
导流结构的花纹沟槽的噪声水平明显低于原始设

计；应用声源叠加公式（２）得出，改进的方案噪声值
为７３９８ｄＢ，与原始方案相比减小了１７３ｄＢ．因此
通过优化花纹沟结构可以有效地降低花纹沟的泵浦

噪声．如图１２所示，为设置导流结构的花纹壁面动
态压力散点图，从花纹壁面的动态压力看出，设置导

流结构的花纹沟槽动态压力与原始相比较也明显地

降低了．

图１１　噪声水平对比
Ｆｉｇ．１１　Ｃｏｍｐａｒｉｓｏｎｏｆｓｏｕｎｄｌｅｖｅｌ

图１２　花纹壁面动态压力散点图
Ｆｉｇ．１２　Ｔｈｅｓｃａｔｔｅｒｐｌｏｔｏｆｄｙｎａｍｉｃｐｒｅｓｓｕｒｅ

　　通过方案对比发现，花纹壁面的动态压力可以
反映花纹沟槽的噪声性能，增加导流设计可以有效地

降低空气流体对花纹沟槽壁的冲击，减小壁面的动态

压力，就可以有效地降低花纹的泵浦噪声．因此在花

纹沟底设置导流结构，在一定程度可以起到降低花纹

噪声目的．

４　结论
本文针对２９５／８０Ｒ２２．５型轮胎的泵浦噪声进行

了分析，研究了花纹泵浦噪声预测方法及降噪措施，

得到如下结论：

（１）基于气动声学偶极子声源原理，解释了花
纹泵浦噪声的产生机理，得出偶极子声源为花纹泵

浦噪声的主要噪声源．
（２）通过分析花纹壁面的动态压力，得出花纹

壁面的动态压力与花纹泵浦噪声具有明显的相关

性．减小空气流体对花纹壁面的冲击压力，可以有效
地降低花纹泵浦噪声．

（３）为降低花纹沟壁面的动态压力，提出了在
花纹沟底部设置导流结构，降低空气流体对花纹沟

槽壁的冲击，实现轮胎花纹泵浦噪声的减小．
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