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整车轮胎噪声转换系数试验与优化
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摘 要：为确保基于室内转鼓法所得单条轮胎噪声转换至整车轮胎噪声时结果准确合理，采用室内转鼓法和惯性

滑行法对不同类型轮胎进行噪声测试，并对相同工况下不同的转鼓室和室外实验场的测试结果进行分析处理。结果

表明：通过在转鼓室内布置声阵列对单条轮胎进行噪声测试，并结合文中确定的最优转换系数，最终预测的整车轮胎

噪声准确可信。最终确定通过单条轮胎预测整车轮胎噪声的转换系数，这对轮胎的开发与研究具有重要意义。
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Test and Optimization of Vehicle Tire Noise
Conversion Coefficients
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Abstract : In order to ensure the accuracy and reasonability of the results when converting the single tire noise to the

entire vehicle tires noise with indoor drum method, the noise test for different types of tires is conducted by using indoor

drum method and coast-by method respectively. The test results of different indoor and outdoor tests under the same working

condition are processed and analyzed. By testing the noise of a single tire with acoustic array in the drum laboratory and ac-

cording to the determined optimal conversion coefficient, the accurate and reliable noise of the tires of the entire vehicle is

predicted. This work is of great significance for research and development of tires.
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近年来新能源车辆在中国市场中所占比例日益

增大，相比于传统燃油汽车而言，其发动机噪声大大

降低，这就使得轮胎噪声更加突出，成为道路交通噪

声中主要噪声来源。因此，通过对轮胎噪声进行控

制从而改善城市噪声污染变得意义重大。

降低轮胎噪声需要进行大量轮胎噪声测试，目

前常用的轮胎噪声测试方法有惯性滑行法和实验室

转鼓法[1–2]。惯性滑行法优点在于贴合实际情况，能

真实反应轮胎和路面相互作用产生的噪声，适合作

为测量整车轮胎噪声的标准方法[3]，因此惯性滑行法

是当前与整车轮胎配套的主要参考方法。但是惯性

滑行法属于室外测试，测试结果易受环境因素（如风
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速、风向、温度和湿度等）、路面差异和车辆差异的影

响，测试数据可重复性差，测试环节多，周期长[4]，国

家标准（GB/T 22036－2017）修订版虽然增加了一些

具体控制要求，各试验场测试结果之间的误差有所

下降，但仍然无法控制环境和测试条件使之达到完

全一致，无法进行大量轮胎的噪声测试。实验室转

鼓法在半消声室内进行，不受环境因素和路面条件

（ISO标准组织正在制定统一的路面材料和结构标

准）的影响，相比于惯性滑行法，测试周期短，可重复

性强。

本文通过对市场上主流的乘用车轮胎进行了大

量实验，并结合轮胎噪声传播机理，研究单条轮胎噪

声与整车轮胎噪声之间的转换方法。同时，对单条

轮胎与整车轮胎之间的转换系数进行了试验、优化

以及验证，确定了最优转换系数，大大提高了实验结

果的一致性、准确性和合理性，为 ISO/NP 20908标准

的制定和推进轮胎室内噪声测试标签法的制定提供

依据。
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1 轮胎噪声测试

1.1 室外惯性滑行法测试

惯性滑行法是指装有待测轮胎的测试车辆在进

入噪声测试区域前关闭发动机，依靠惯性滑行通过

噪声测试区域，在两侧距离道路中心线7.5 m处装有

传声器测量车辆通过时的最大噪声[4]。图 1为采用

惯性滑行法进行轮胎噪声测试示意图。

图 1 采用惯性滑行法进行轮胎噪声测试示意图（单位：m）

本文中采用轮胎惯性滑行法所进行的噪声测试

在 ISO/TC31/WG11工作组提供的多个国内外汽车

实验场内轮胎噪声测试场地进行。距该测试场测试

中心区域50 m范围内没有明显的声音反射物体，测

试场地符合《轮胎惯性滑行通过噪声测试方法》

（GB/T 22036－2017）[3]中对于测试场地的要求。试

验场地路面符合《测量道路车辆和轮胎噪声的试验

车道技术规范》（GB / T 22157－2018，ISO 10844:

2014）中对于测试路面的相关要求，即满足惯性滑行

法试验场地里面垂直入射的吸声系数小于0.10。

本次试验选取了 5条不同规格的C1类轮胎进

行了惯性滑行法轮胎噪声测试，分别编号为轮胎 1

至轮胎5。为了保证实验数据的准确性，将5条实验

轮胎在不同的4个户外汽车实验场进行惯性滑行法

实验(记为实验场A1、实验场A2、实验场A3、实验场

A4)，并根据GB/T 22036－2014中的计算方法得 80

km · h-1工况下的轮胎噪声声压级，实验结果如表 1

所示。

1.2 实验室转鼓法测试

实验室转鼓法是现行唯一的轮胎噪声室内测试

方法，其试验设备主要由转鼓驱动系统和加载装置

组成。所测试轮胎在设定负载下与转鼓相互作用产

生压力，并在转鼓摩擦力作用下产生固定速度转

动[5]。

进行实验室转鼓法测试时采用固定位置声阵列

布点方式，其布点如图 2所示。对已经完成试验场

试验的5条实验轮胎进行实验室转鼓法轮胎噪声测

试，为了保证实验数据的准确性，将5条实验轮胎在

国内外不同的6个转鼓室内进行转鼓法轮胎噪声实

验(记为转鼓室 B1、转鼓室 B2、转鼓室 B3、转鼓室

B4、转鼓室B5、转鼓室B6)，其中 6个转鼓室均为半

消声室，转鼓直径为2.0 m，转鼓鼓面为 ISO 10844标

准所要求的标准鼓面。实验时充上与惯性滑行法测

量时相同的气压，并施加标准的载荷。具体试验过

程与相关仪器、环境要求均满足《轮胎测试方法-转

鼓法》（GB/T 32789－2016）[5]。

图 2 采用实验室转鼓法时传声器阵列布点示意图（单位：m）

实验室转鼓法测量结果为单条轮胎噪声声压

级，将 6个实验室内所测得的轮胎噪声声压级转换

至标准点7.5 m处的轮胎噪声声压级，其测试结果如

表2所示。

1.3 两种噪声测试方法的相关性分析

将表 1中滑行法噪声测试结果平均值和表 2中

不同转鼓室的转鼓法噪声测试结果分别作为横坐标

与纵坐标进行作图分析。结果发现，不同转鼓室的

转鼓法噪声测试结果和滑行法噪声测试结果呈线性

相关关系。6个转鼓室的噪声测试结果与滑行法平

均测试结果的相关系数分别为 0.991 2、0.964 8、

0.963 0、0.926 6、0.904 8、0.979 8；其中，转鼓室A1和

A6的测试结果与滑行法测试结果的相关性如图3所

示。相关性分析中滑行法所采用的测试结果为4个

实验场地测试结果的平均值，且所有影响噪声测试

表 1 采用惯性滑行法测得80 km·h-1速度工况下轮胎噪声声压级/dB（A）

轮胎编号

1

2

3

4

5

实验场A1

74.13

72.41

73.30

72.22

75.21

实验场A2

71.99

71.06

71.27

70.78

73.36

实验场A3

75.05

72.86

73.39

72.13

74.69

实验场A4

74.30

72.70

73.61

70.90

73.00

平均值

73.87

72.26

72.89

71.51

74.07

154
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结果的因素都已经包括在转鼓法和滑行法噪声测试

结果中。通过对两种测试方法的相关性分析可以看

出，尽管根据两种测试方法在多个转鼓室和室外实

验场进行了实验，并且两种测试方法的测试方式不

相同，但测试结果具有较高的相关性。由此可以看

出，根据转鼓法单条轮胎噪声结果对整车轮胎噪声

进行预测是可行的。

图 3 滑行法与转鼓法测试结果的相关性

2 整车轮胎噪声转换系数试验与分析

2.1 室内外轮胎噪声的转换公式

惯性滑行法测试结果为车辆通过过程中的最大

噪声声压级，因此对转鼓法所测的声阵列上m个结

果进行相应的等效、计权处理，确定最大噪声声

压级。

声阵列传声器测试结果为A计权声压，且传声

器布置在声场远场时轮胎噪声声能量衰减符合点声

源能量衰减规律[4, 6]，即与距离的平方成反比。同时

声能量与声压平方成正比，可以得出声阵列上传声

器声压平方随距离的衰减公式：

QA ( )Xm = PA ( )χm × ( )ym
YCBY

2
,Xm = χm × ( )ym

YCBY
（1）

式中：ym和YCBY分别取 1.8 m和 6.5 m；xm和Xm分别表

示在 ym和 YCBY处第 m 个传声器距离阵列中心的距

离；PA(xm)和QA(Xm)分别表示 xm和Xm位置处的等效A

计权后噪声声压平方值。

由于采用惯性滑行法测量噪声时传声器测量声

压级时会自动进行‘F’快速时间计权，所以需要对式

（1）中所求声压进行‘F’时间计权，计权公式为

QFA ( )X = 1
vτ ∫

X1

Xm

QA ( )ξ, v e ξ - Xm
vτ dξ （2）

式中：QFA(Xm)表示6.5米声阵列上Xm位置处的等效A

计权，F计权后声压平方值也可以看作是单条轮胎

运动至（Xm，6.5 m）处时，传声器测量到的声压平方

值。v为惯性滑行法中车辆通过速度，本次试验中取

为80 km/h，τ=0.125 s。

由于惯性滑行法所测为车辆通过时的最大噪声

值，需要取式（2）计算出的最大声压级平方值，根据

声压级定义计算声压级：

L = 10 lg{ }4 × M × max [ ]QFA ( )Xm

p20
（3）

式中：4代表4条轮胎，M为转换系数，在下文进行分

析，P0为参考声压，一般取2×10-5帕。

2.2 转换系数“M”的初步分析

为了明确转换系数“M”存在的必要性，将表2中

的转鼓法测试结果运用2.1节中的式（3）进行数据处

理，其中M取值为1，表示将4条轮胎作为相同位置4

个点声源直接进行噪声叠加计算的结果，将计算结

果与表1中实测的平均值结果进行对比分析，如表3

所示。

采用室外惯性滑行法测试的噪声除了整车轮胎

噪声外，还包括汽车振动噪声、气动噪声和车身反射

等影响因素，而轮胎噪声的研究是针对整车轮胎噪

声，因此滑行法噪声测试结果理论上要大于等于本

文中预测出的整车轮胎噪声。由表 3可以看出，当

转换系数M=1时，转鼓室预测值与滑行法实测值的

测试结果在-1.86 dB（A）～2.77 dB（A），预测值与实

测值的差值存在正值，这与上述转化原则不符。此

外，真实轿车轮胎分为近侧两条轮胎以及远侧两条

轮胎，M=1时的物理意义是将 4条轮胎都作为近侧

轮胎且噪声在自由场传播，并没有考虑到轮胎噪声

传播途径中车体、轮胎、地面的反射与绕射等因素。

由此可见，M=1时预测结果不合理，因此合理确定转

换系数M尤为重要。

针对噪声传播过程中反射与绕射现象，将模拟

车底板放入大型半消声室内进行轮胎噪声侧向传递

规律研究试验[7]，声场测点布置示意图如图4所示。

表 2 采用实验室转鼓法测得80 km·h-1速度工况下7.5米处单条轮胎噪声声压级/dB（A）

轮胎编号

1

2

3

4

5

转鼓室B1

67.66

65.34

66.14

64.79

67.85

转鼓室B2

69.34

66.93

67.48

66.55

69.98

转鼓室B3

66.53

64.38

65.52

64.15

67.59

转鼓室B4

68.85

66.63

68.13

66.42

70.81

转鼓室B5

68.17

66.58

68.26

66.08

68.32

转鼓室B6

67.35

65.44

66.56

65.13

67.98

整车轮胎噪声转换系数试验与优化 155
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图 4 轮胎噪声反射与绕射试验示意图（单位：m）

考虑到消声室实际空间有限，试验时在声源正

对的中心传声器一侧布置 9个传声器阵列，利用对

称的方法获取另一侧声阵列数据。声源依次布置在

靠近声阵列和远离声阵列处，声阵列依次布置在距

近侧轮胎1.8 m和6.5 m两个断面，将其中断面6.5 m

处中心传声器作为标准点，现场试验图如图5所示。

由2.1节中的式（1）、式（2）对声阵列试验测试结

果进行处理，计算得到图5中(a)、图5(b)两个工况的

结果：max(Qa)=1.33×10-2、max(Qb)=5.26×10-3。结合

标准点试验测试结果L=82.4 dB(A)，分别将max(Qa)

和max(Qb)代入式（3）中，计算得到Ma=1.3，Mb=3.3。

利 用 公 式 M = Ma + Mb

2Mb
对 转 换 系 数 M 进 行 计

图 5 轮胎噪声反射与绕射试验图

算得到M=0.7。

M=0.7在物理意义上区分了近侧轮胎与远侧轮

胎，并考虑了车体、轮胎、地面的反射与绕射因素。

将试验测量确定的M=0.7代入式（3）进行数据处理。

根据上文分析，预测结果应小于等于各实验场内的

实际测量结果，因此将预测结果与表 1中实测的实

验场A2测试结果进行对比分析，如表4所示。

由表4可以看出，采用测试确定的转换系数M =

0.7的噪声预测结果与实验场A2实测结果误差在-
2.21 dB(A)至1.93 dB(A)。其中，只有57 %的预测结

果小于实测结果，符合转化原则。因此，为了使预测

结果更加合理可信，考虑汽车振动附加噪声和气动

噪声等因素的影响，下文将进一步对转换系数M进

行优化。

表 3 采用实验室转鼓法预测4条轮胎噪声声压级dB(A)（M=1）

轮胎编号

1

2

3

4

5

轮胎编号

1

2

3

4

5

转鼓室B1预测值

73.68

71.36

72.16

70.81

73.87

转鼓室B4预测值

74.87

72.65

74.15

72.44

76.84

差值

-0.19

-0.90

-0.73

-0.70

-0.20

差值

1.00

0.39

1.26

0.93

2.77

转鼓室B2预测值

75.36

72.95

73.50

72.57

76.00

转鼓室B5预测值

74.19

72.60

74.28

72.10

74.34

差值

1.49

0.69

0.61

1.06

1.93

差值

0.32

0.34

1.39

0.59

0.27

转鼓室B3预测值

72.55

70.40

71.54

70.17

73.61

转鼓室B6预测值

73.37

71.46

72.58

71.15

74.00

差值

-1.32

-1.86

-1.35

-1.34

-0.46

差值

-0.50

-0.80

-0.31

-0.36

-0.07

表 4 采用实验室转鼓法预测整车轮胎噪声声压级dB(A)（M=1)

轮胎编号

1

2

3

4

5

轮胎编号

1

2

3

4

5

转鼓室B1

72.13

69.81

70.61

69.26

72.32

转鼓室B4

73.32

71.10

72.6

70.89

75.29

差值

0.14

-1.25

-0.66

-1.52

-1.04

差值

1.33

0.04

1.33

0.11

1.93

转鼓室B2

73.81

71.4

71.95

71.02

74.45

转鼓室B5

72.64

71.05

72.73

70.55

72.79

差值

1.82

0.34

0.68

0.24

1.09

差值

0.65

-0.01

1.46

-0.23

-0.57

转鼓室B3

71.00

68.85

69.99

68.62

72.06

转鼓室B6

71.82

69.91

71.03

69.6

72.45

差值

-0.99

-2.21

-1.28

-2.16

-1.30

差值

-0.17

-1.15

-0.24

-1.18

-0.91
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3 整车转换系数“M”的优化

3.1 整车转换系数的反算优化

为了实现对转换系数M的进一步优化，采用反

算法对整车转换系数进行分析。以实验场A2的室

外实测数据为例，为了实现表2中的5条实验轮胎预

测结果均符合实际，即基于室内法的预测值小于等

于试验场实测值，则每条轮胎的噪声值对应一个最

大的转换系数。为了方便分析，引入一个参量N，如

式(4)所示，N表示采用室内转鼓法时在6.5 m处的能

量大小。

N = ( )yCBYd
yCBY

2 max
x
PFA ( )x
p2 0

= ( )1.8
6.5

2
×{ }( )7.5

1.8
2
× 10 A

10

（4）

此时，将第 2.1节中的式（3）逆变换为以M为因

变量的方程式（5）：

M = 10 L预测

10

4N ≤ 10 L实测

10

4N （5）

结合式（4）与式（5）对转化系数M进行计算，其

中参数A就是表 2中 5条实验轮胎根据转鼓法所测

得噪声值大小，L实测 此处取为表 1中实验场A2的 5

条实验轮胎根据滑行法所得实测值。计算结果如表

5所示。

表 5 实验场A2的反算转换系数MA2

轮胎

1

2

3

4

5

转鼓室B1

0.51

0.70

0.61

0.75

0.67

转鼓室B2

0.35

0.49

0.45

0.5

0.41

转鼓室B3

0.66

0.87

0.71

0.86

0.71

转鼓室B4

0.39

0.52

0.39

0.51

0.34

转鼓室B5

0.45

0.53

0.38

0.55

0.60

转鼓室B6

0.55

0.68

0.56

0.69

0.65

平均值

0.48

0.63

0.51

0.64

0.56

转化系数M原则上应满足计算预测值小于等于

实验实测值，因此取平均值中最小值记为实验场A2

的转换系数，即MA2=0.48。同理，对表 1中各实验场

数据进行相同计算，可以得到各实验场的转换系数，

结果如表6所示。

表 6 各实验场的反算转换系数M

实验场

转化系数M

A1

0.67

A2

0.48

A3

0.83

A4

0.70

平均值

0.63

由表6可以看出，4个实验场地通过反算所得的

计算结果为：MA2<M平均<MA1<MA4<MA3。下文将 5个

转化系数分别代入计算式（3）中进行整车轮胎噪声

预测，并对预测结果进行分析讨论，以确定最优转化

系数。

3.2 转换系数优化后的结果分析

在转鼓实验室内对5条实验轮胎通过声阵列布

点进行基于转鼓法的轮胎噪声测试，其中测试流程

与1.2节中一致，将实验结果代入式（3）中进行计算，

预测整车轮胎噪声，其中转化系数M分别取为表 6

中的 5个初步优化数值，并将所预测整车轮胎噪声

依次与表 1中 4个实验场的实测整车轮胎噪声作差

对比，其结果如图6至图10所示。

图6为M=0.67时整车轮胎预测噪声与实测噪声

差值，其差值范围在-2.10 dB(A)至0.96 dB(A)，20组

对比数据中有16组预测噪声值小于实测噪声值，可

信度为80 %；图7为M=0.48时整车轮胎预测噪声与

实测噪声差值，其差值范围在 -3.55 dB(A)至 -0.49

图 6 整车轮胎预测噪声与实测噪声差值对比图（M =0.67）

图 7 整车轮胎预测噪声与实测噪声差值对比图（M =0.48）

dB(A)，20组对比数据中所有预测噪声值均小于实

测噪声值，可信度为100 %；图8为M=0.83时整车轮

胎预测噪声与实测噪声差值，其差值范围在 -1.77

dB(A)至1.89 dB(A), 20组对比数据中有13组预测噪
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图 8 整车轮胎预测噪声与实测噪声差值对比图（M=0.83）

图 9 整车轮胎预测噪声与实测噪声差值对比图（M=0.70）

图 10 整车轮胎预测噪声与实测噪声差值对比图（M=0.63）

声值小于实测噪声值，可信度为 65 %；图 9 为 M=

0.70时整车轮胎预测噪声与实测噪声差值，其差值

范围在 -1.91 dB(A)至 1.15 dB(A)，20组对比数据中

有 15 组预测噪声值小于实测噪声值，可信度为

75 %；图 10为M=0.63时整车轮胎预测噪声与实测

噪声差值，其差值范围在-2.37 dB(A)至0.69 dB(A)，

20组对比数据中有 17组预测噪声值小于实测噪声

值，可信度为85 %。

根据整车转化系数确定原则，由第 2.2节可知，

在实验室中进行的“车底板和轮胎”绕射与反射实验

所测得转换系数为0.7，但现实中由于室外实验场噪

声源的叠加使得测量值过大，因此实际反算所得的

转换系数M小于 0.7。从文中的 5条轮胎反算结果

来看，根据实验场A2整车轮胎实测噪声反算确定的

转换系数M可信度为 100 %。因此，将 0.48作为式

（3）中转换系数M的最优值。

4 结 语

本文对不同类型与花纹的轮胎分别在多个室外

汽车实验场和室内转鼓实验室内进行了轮胎噪声测

试，通过测试及数据处理分析，对室内转鼓法和室外

滑行法两种轮胎噪声测试方法之间的定量关系进行

了研究，尤其是针对单条轮胎噪声与整车轮胎噪声

转换公式中转换系数进行了试验与优化，得出如下

结论。

（1）转鼓室内单条轮胎噪声与整车轮胎噪声之

间存在特定转换关系，通过反算法确定的整车轮胎

噪声的最优转换系数M=0.48。

（2）通过分析轮胎噪声传播机理、整车噪声源、

由室内外两种轮胎噪声测试方法所得的测试结果，

明确了由室内法所得单轮胎噪声、由室内法所得整

车轮胎噪声、由试验场惯性滑行法所得轮胎噪声之

间的关系。

（3）对于 C1 类轮胎，应用优化后的转换公式

后，采用单条轮胎噪声来预测整车轮胎噪声所得的

结果符合实际：由室内转鼓法所得单条轮胎噪声声

压级L1≤由室内转鼓法所预测整车轮胎噪声声压级

L2≤由室外滑行法实测所得整车轮胎噪声声压级L3。
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