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某型振动轮噪声数值模拟及优化分析∗
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摘要：针对国内外缺少对振动轮噪声预估的问题，以某型振动轮为研究对象，首先基于动力学有限元理论对振

动轮进行频率响应分析，其次采用声学边界元技术对振动轮辐射噪声进行了数值模拟，并通过实验验证了仿

真结果的准确性，然后比较了垂直振动与圆周振动两种不同激振形式对辐射噪声的影响，得出垂直振动辐射

噪声低的结论，最后对驾驶室声腔模态进行了仿真，与振动轮激振频率相近发生共振。通过调整激振频率，降

低了司机耳旁噪声。所得研究成果可为振动轮辐射噪声的预估与改进提供一种切实可行的参考依据。
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Numerical simulation and optimization analysis of vibration wheel noise
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Abstract: In view of the lack of noise prediction of vibrating wheels at home and abroad, taking a vibration
wheel as the research object, the frequency response of the vibration wheel is analyzed based on the dynamic
finite element theory, and then the acoustic boundary element technique is used to simulate the radiated noise
of the vibration wheel. The accuracy of the simulation results is verified by experiments. Then the effects of
vertical vibration and circular vibration on radiation noise are compared, and a conclusion is drawn that the
radiation noise of vertical vibration is low. Finally, the acoustic cavity mode of the cab is simulated, which
is similar to the excitation frequency of the vibration wheel. By adjusting the excitation frequency, the noise
near the driver’s ear is reduced. The results obtained in this paper can provide a practical reference for the
prediction and improvement of radiated noise of vibration wheel.
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0 引言

振动轮是道路施工建设中必不可少的工作装

置。振动轮工作时，振动轮内的偏心轮高速旋转，

成为强烈的振动源，振动轮表面振动而产生本体

噪声，并以声波的形式向四周辐射。经过实验测

试，振动轮不发生振动时驾驶室司机耳旁噪声值为

72 dB(A)，振动轮振动时该噪声值为 76 dB(A)。运
用声压级累加公式，计算出振动轮对驾驶室噪声的

贡献量约为 60%，振动轮噪声已经成为工程车辆最
大噪声源，而且当振动频率与结构的自身固有频率

一致或相近时会产生共振，造成结构件加速损坏以

及增大司机耳旁噪声值。

目前，国内外对振动轮的研究主要集中在减振

系统、压实性能、采用经验公式来选用减振器刚度

等 [1]，还没有看到系统地对振动轮辐射噪声进行预

估研究的报道，而且振动轮不同激振形式、不同激

振频率对噪声的影响至今还没有定量的分析。本文

以某型号工程车辆的振动轮为研究对象，对振动轮

辐射噪声进行了数值模拟，并比较了垂直振动与圆

周振动两种不同激振形式对辐射噪声的影响，而且

通过调整激振频率，降低了振动轮噪声。本文为振

动轮的低噪声设计提供了参考依据。

1 理论分析

振动轮激振器工作原理就是利用其高速运转

偏心块的离心力作用，根据给定的偏心矩和振动工

作频率，计算其激振力，振动轮参数如表1所示。

表1 振动轮参数

Table 1 Parameters of vibrating wheel

偏心矩/(kg·m) 工作频率/Hz
小振 3.6 35

振动轮离心力计算公式为

F = mrw2 = mr(2πf)2, (1)

其中，F为离心力，m为质量，r为旋转半径，w为角

速度，f为频率。

计算得出F = 173923.3 N，由经典动力学理论
可知，振动轮频率响应公式为

[M ]{X ′′}+ [C]{X ′}+ [K]{X} = A+B i, (2)

其中，F =
√
A2 +B2，A/B = sinwt。

由于振动轮是连续体，通过有限元方法将振动

轮离散化，可求解动力学方程，得出振动轮各单元的

振动速度X ′。

通过实验测得振动轮上振动及附近测点的噪

声，运用相干函数公式，计算出相干系数如图 1
所示。

γ2
xy(f) =

|Gxy(f)|2

Gx(f)Gy(f)
, (3)

其中，Gx(f)是振动信号的自谱密度函数，Gy(f)是

噪声信号的自谱密度函数，Gxy(f)是振动与噪声信

号的互谱密度函数。

从图 1中可以看出，在35 Hz处，声振相干系数
达到了 0.95以上，即可以认为 35 Hz上的噪声是由
振动产生的。
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图 1 振动与噪声信号的相干系数

Fig. 1 Coherence coefficients of vibration and
noise signals

对于振动轮表面辐射声场而言，可以认为空气

中的声波对振动轮表面振动没有影响，所以不进行

耦合场计算。由于振动轮的网格是完全封闭的，根

据各种声学计算方法的特点，结合振动轮模型的

实际情况，选用直接边界元法预估振动轮辐射噪声

声场。

将计算得到的X ′带入下列Kirchhoff公式中，
即可得到空间中任意点的声压值：

P (p)=

[∫
S

∂G(Q, p)

∂X
µ(Q)−G(Q, p)σ(Q)

]
dS(Q),

(4)

G(Q, p) =
e−ikr

4πr
, (5)

其中，G(Q, p)为格林函数，r = |Q−P |，Q为振动轮
表面S上的任意点，P为空间中任意点。

单层势σ代表振动轮表面S处的速度脉动，即

σ =
∂p+

∂n
− ∂p−

∂n
= −ipw(v+ − v−). (6)

双层势µ代表声学边界元表面S处的声压脉动，即

µ = p+ − p−. (7)
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上标 “+”和 “−”分别代表振动轮表面与辅助虚边
界域表面。边界元法声学计算方程矩阵形式为[

B CT

C D

]{
σ

µ

}
=

{
f

g

}
, (8)

其中，B、C和D为系数矩阵，σ为速度脉动向量，

µ为压力脉动向量，f和g是外界激励向量。求解

该方程可以得到边界单元各节点的单层势σ和双层

势µ。

2 数值模拟

2.1 振动仿真

振动轮是通过减振器连接到框架上的，减振器

参数如表2所示。
在ANSYS软件中，减振器用BUSHING单元

来模拟，对振动轮施加约束。在轴承连接处，施加两

个相互垂直、相位差为 90◦的激振力，F =
√
A2+B2

= 173923.3 N，模拟振动轮受到的离心力，振动轮

表2 减振器刚度

Table 2 Damper stiffness

个数 刚度/(N·mm−1)

行走侧 6 1290
振动侧 4 1120

BUSHING

x

y

图 2 振动轮有限元模型

Fig. 2 Vibration wheel finite element model

图 3 35 Hz振动轮谐响应分析结果
Fig. 3 Analysis results of harmonic response of
35 Hz vibration wheel

有限元模型如图 2所示。然后进行 35 Hz 振动谐响
应分析，结果如图3所示。

2.2 噪声仿真

将振动轮的振动响应导入到Virtual.Lab
Acoustics中进行，对振动轮的声场辐射噪声进行
仿真预估 [2]。如图4所示，建立了振动轮模型的声学
边界元网格，将振动轮的振动响应数据映射到声学

网格上，得到振动轮模型的声场分布，如图5所示。

图 4 振动轮的声学边界元模型

Fig. 4 Acoustic boundary element model of vi-
bration wheel

图 5 35 Hz振动轮的声场分布
Fig. 5 Sound field distribution of 35 Hz vibration wheel

按照GB/T 25612–2010标准，设定测量面半径
尺寸为 16 m，测量面上设置 6个场点 [3]，如图 6所
示，得到各点的声压值，如表 3所示。利用声功率计
算公式 (9)与公式 (10)，计算出振动轮 35 Hz辐射声
功率为83.5 dB(A)。

图 6 振动轮的场点设置

Fig. 6 Field point setting of vibrating wheel
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表3 35 Hz场点声压值
Table 3 Sound pressure of 35 Hz field point

场点 1 2 3 4 5 6
声压/dB(A) 52.7 52.3 52.7 52.3 48.1 48.1

LWA = LpA,T + 10 lg
(
S/S0

)
dB, (9)

LpA,T = 10 lg
[
1

N

N∑
i=1

100.1LpA,i

]
dB, (10)

其中，LpA,T 为测量面上时间平均A计权声压级的
能量平均值，S 为半球测量面的面积，半径为 16 m
时，10 lg

(
S/S0

)
= 32.1 dB。

2.3 实验验证

为了验证声学仿真分析的正确性，对此振动轮

辐射噪声进行了实验测试，测试场景如图 7所示，得
到各点的声压值，如表4所示。

图 7 测试现场图

Fig. 7 Test site diagram

表4 35 Hz测点声压值
Table 4 Sound pressure of 35 Hz messure
point

场点 1 2 3 4 5 6

声压/dB(A) 54.6 54.2 54.5 54.4 47.1 47.2

计算出振动轮35 Hz辐射声功率为85.1 dB(A)。
将实验结果与仿真结果 (表 3)进行对比，无论各场
点的声压值，还是计算出的声功率值，误差都在 5%
之内，误差主要是由于其他声源的影响。仿真结果

和实验结果在一定程度上非常吻合，说明仿真结果

具有一定的分析可行性。

3 优化设计

3.1 不同激振形式对噪声的影响

传统的圆周振动是普遍采用的激振形式，如

图 8所示，这种形式会引起振动轮在水平方向的横

向振动，造成振动功率消耗。

近年来，垂直振动发展迅速，它采用的是激振

形式，如图 9所示，这种形式会使水平方向上的激振
力相互抵消，降低能量损失 [4]。

图 8 圆周振动形式

Fig. 8 Circular vibration form

图 9 垂直振动形式

Fig. 9 Vertical vibration form

另外从辐射噪声的角度，垂直振动形式的水平

方向振动接近零，几乎不会辐射噪声，大大降低了振

动轮的辐射声功率值，为了定量地对比两种不同激

振形式辐射噪声值，用前述方法对垂直振动轮进行

了噪声仿真预估。根据各测点噪声值计算出振动轮

35 Hz辐射声功率为68.4 dB(A)。
垂直振动比圆周振动辐射声功率降低了近

15 dB(A)，表明振动轮垂直振动的辐射噪声明显低
于圆周振动形式。

3.2 不同激振频率对噪声的影响

在振动轮工作中，明显听到一种共鸣声。为了

更好地研究驾驶室空腔声场的声学特性，确定是否

为共振引起，建立了空腔的三维声学模型，驾驶室实

物如图10所示。
利用LMS Virtual.Lab Acoustics对空腔模型

进行了模态分析 [5]，空腔的第一阶固有频率正好为

35 Hz，振型如图11所示。因此在振动轮振动时易引
起空腔共振，驾驶室噪声较大，因此需要对驾驶室结

构或激振频率进行改进优化以避免共振。



第 39卷 第 2期 苏俊收等： 某型振动轮噪声数值模拟及优化分析 235

图 10 驾驶室实物图

Fig. 10 Cab physical diagram

图 11 35 Hz空腔模态振型
Fig. 11 35 Hz cavity mode

改进驾驶室结构，需要重新开发模具，成本很

高，可通过调整振动轮激振频率实现。振动轮的振

幅与加速度可通过公式 (11)换算：

A =
a

w2
=

a

(2πf)2
, (11)

式 (11)中，A为振动轮轴承处振幅，a为振动加速度，
f为振动频率。

根据牛顿第二定律公式，加速度为

a = F/M, (12)

则

A = mr/M, (13)

其中，m为偏心质量，r为偏心半径，M为振动轮

质量。振动轮的振幅与激振频率无关，调整激振频

率，并不会影响振幅，但是激振频率的选择，与土

壤固有频率有关，不同密实度的土壤固有频率不

同。振动轮的激振频率在被压实土壤的固有频率范

围内的压实效果最好 [6]。根据文献 [6]，振动频率在
25 ∼ 50 Hz时可获得最大的压实力。

调研各种型号的振动轮，将振动频率调整到

33 Hz，共鸣声消除，经过测试驾驶室司机耳旁噪声
值降低 3 dB(A)，所以在振动轮设计阶段 [7−11]，对

零部件结构进行模态分析，需充分考虑结构件是否

存在共振。

4 结论

本文基于动力学有限元理论，开展了对振动轮

进行频率响应分析，采用声学边界元技术对振动轮

辐射噪声进行了数值模拟，通过实验验证了仿真结

果的准确性，然后研究了不同激振形式、不同激振

频率对辐射噪声的影响，可为振动轮的低噪声设计

提供参考依据，具有较高的工程应用价值。
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