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小波偏相干分析在内燃机车降噪中的应用
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摘 要：针对国内某内燃机车异常噪声导致的司机室耳旁噪声超标问题，将小波偏相干分析的噪声源识别方法引

入内燃机车的声源识别中。对驾驶员耳旁噪声及主要声源进行振动与噪声测试，并基于该方法应用MATLAB对测试

数据进行计算与分析，根据计算与分析结果提出完整的改造方案。结果表明:应用小波偏相干分析能够准确找到内燃

机车异常噪声声源，基于该方法所提出的改造措施使得驾驶员耳旁噪声降低，该方法的有效性得到验证。
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Diesel Locomotive Noise Reduction based on
Wavelet Partial-coherence Analysis
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Abstract : To solve the problem that the acoustic noise in the driver's cabin of a domestic diesel locomotive is

overlarge, the noise source identification method based on wavelet-partial coherence analysis is used to identify the sound

source of the diesel locomotive. The driver's ear noise and primary sound source are tested, and the test data is calculated and

analyzed in MATLAB using this method. According to the calculation and analysis results, a complete reform program is

proposed. The results show that the application of wavelet-based coherence analysis can accurately find the abnormal noise

source of diesel locomotives. And the reconstruction measure based on this method can reduce the driver’s ear noise. The

effectiveness of the method is verified.
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内燃机车具有动力完全来自车载柴油机、没有

弓网限制、受环境天气影响小等特点，在铁路货运与

客运中起着无可替代的作用[1]。然而采用大功率的

内燃机车，随着功率的不断增大，必将引起机车噪声

的增大，机车司机室的噪声也随之增高。部分低速

工况下符合噪声标准的机车在高速工况下出现了噪

声值超标的情况[2]。改善内燃机车周边声环境，保证

司机室舒适性以及司乘人员的身体健康已成为必须

解决的主要问题之一。因此，内燃机车噪声控制，特

别是司机室内噪声控制水平已经成为评价内燃机车
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优劣的重要因素。

车内噪声控制始于噪声源识别，即能否正确识

别噪声源是车内噪声控制的基础。一般地，内燃机

车司机室内噪声主要是由轮轨、内燃机、主发电机、

辅助电机和风机等产生的结构振动和噪声所引起[3]。

而司机室内的噪声主要由机车壁板振动和外界噪声

源共同作用引起[4]。车辆噪声源识别方法分为 3大

类，分别是：传统噪声源识别方法、基于现代信号处

理技术的噪声源识别方法以及基于传声器阵列技术

的噪声源识别方法，每类方法都有各自的优缺点，实

际中应根据具体情况加以选择[5]。文献[6]基于结构

声的阻抗矩阵传递路径分析方法和空气声的替代源

传递路径分析方法，给出一种综合考虑结构声和空

气声的车内噪声时域传递路径分析方法，并阐明了

其实现流程。文献[7]采用混合TPA模型快速分析

仿真模型的结构修改对目标点振动噪声的影响。文
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献[8]通过连续复小波变换与时频偏相干分析获取

声源测点与接收点噪声的时频偏相干函数与瞬时相

位关系，并通过模拟信号加以说明，利用该方法对车

内异常噪声进行声源识别，并基于分析结果改善车

内噪声水平。文献[9]基于偏相干分析和层次分析，

提出了一种噪声源贡献量排序分析方法，当多源激

励系统中各源之间存在相干性时，能对噪声源进行

识别和贡献量排序。以上文献作者应用偏相干分析

对各自研究的对象进行了很好的识别，并解决各自

测试对象噪声超标的问题。因此应用小波偏相干分

析对内燃机车噪声源进行识别是一种可行的方法。

本文将基于小波偏相干分析的噪声源识别方法

用于内燃机车噪声源识别。以某机车噪声超标的内

燃机车为分析对象，应用小波偏相干分析对司机室

内噪声贡献进行分析，并根据分析结果，提出合理有

效的整改措施。研究结果既验证了该方法同样适用

于内燃机车的声源识别，又成功改善内燃机车司机

室声环境，为内燃机车减振降噪研究提供了可贵的

参考。

1 理论基础

1.1 小波变换

小波变换（Wavelet Transform，WT)能将信号在

多个尺度上进行子波分解，各尺度上分解所得的子

波变换系数代表信号在不同分辨率上的信息，

Mallat 首先提出了小波的多分辨分析特性[10]。

WT又可以分为适用于信号降噪与数据压缩的

离散小波变换(Discrete Wavelet Transform，DWT)以

及 适 用 于 信 号 特 征 提 取 的 连 续 小 波 变 换

( Continuous Wavelet Transform，CWT)。

假设测试信号为x ( )t ，则基于CWT定义x ( )t 与

小波函数尺度化与标准化下的卷积

Wn ( )s = ( )δt
s

1 2∑
n′ = 0

N - 1
x ( )t ψ* é

ë
ê

ù
û
ú

( )n′ - n δt
s

(1)

式中：*表示复数共轭；N为总采样点数；δt为采样间

隔。通过WT尺度 s、时间点n可计算出信号 x ( )t 对

应的Wn ( )s ，( )δt s
1 2
表示将小波母函数在每个尺度

上进行标准化从而使其在每个尺度上都具有单位

能量。

对时间序列进行WT时，小波母函数对分解的

结果有很大的影响。通常，为了获得平滑连续的小

波振幅而采用非正交小波函数。此外，采用复小波

能够提取信号的幅值和相位两方面信息，可对信号

进行更全面的表达，这里应用具有非正交性的

Morlet小波进行CWT，其表达式如下

ψ ( )t = π-1/4exp ( )jω0 t exp ( )-t2 2 (2)

式中：ω0为小波带通滤波器中心频率；当ω0 = 6时，

小波尺度 s与傅里叶周期(period)基本相等，所以尺

度项与周期项可以相互替代，由此可知，Morlet小波

在时间与频率局部化之间保持着很好的平衡。

1.2 小波偏相干分析

由于内燃机车车体尺寸较大，声源主要集中在

车辆中间的机械舱，且声源相互影响，从而导致车辆

的混响十分严重，给车内声源识别带来了困难。一

般地，常相干分析对于独立或相关性较低的噪声信

号分析效果较好，但是对于车内多相关、非稳态的噪

声源识别效果欠佳[11]。因此引入偏相干分析对内燃

机车噪声源进行识别，通过两个信号的功率分布的

量度，利用小波交叉谱计算得到的偏相干函数，能够

量化相关输入对输出贡献的影响。对于任意的两个

时间序列 x和 y，在去除条件信号 k（x,y≠k）情况下的

条件自谱与条件互谱可分别由下式表示

Sxx,k = Sxx - || Sxk 2
Skk

Sxy,k = Sxy - SxkSyk Skk
(3)

式中：Sxx和 Sxy表示 x和 y的自功率谱函数与互功率

谱函数。在此将经过连续小波变换的时频小波系数

Wn ( )s 进行功率谱计算，即可求得自功率谱与互功

率谱，其它项同理。这里定义输入信号 x和输出信

号y在条件信号k下的偏相干函数为

γ2
xy,k = || Sxy,k 2

Sxx,kSyy,k (4)

其时频相位信息可由式(5)进行计算

Phasem = arg ( )∑
x = 1

n cos ( )Phasex ,∑
x = 1

n sin ( )Phasex (5)

其中：Phasem为平均相位，arg为复数的相位角，n为

进行平均的数据点数。该方法能够消除输入信号之

间的相互影响并能快速、准确地对源信号进行识别，

同时提供相位信息，是一种有效的噪声源识别方法，

其模拟信号分析可以查阅参考文献[8]。

2 内燃机车噪声测试试验

各国对轨道车辆的噪声测试方法有相应标准及

法 规 ，欧 洲 采 用 ISO E N. 3095 (2005) Railway

applications Acoustics Measurement of noise emitted

by railbound vehicles，而我国则根据 GBT5111-2011

《轨道机车车辆发射噪声测量》来测量司机室内噪声

等级。根据该标准对内燃机车进行噪声水平评价试

验，在此基础上进行声源识别，从而为以后的噪声特

性分析及噪声声源识别作为数据依据。
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内燃机车噪声测试仪器选择B&K公司传声器、

BBM公司的声学分析仪器作为测试仪器，加速度传

感器为朗斯ZW 9 611 A，传声器具有 3 Hz～20 kHz

的线性带宽，并选择 140 dB动态范围进行测量，噪

声采样频率为 32 768 Hz，振动加速度采样频率为 1

024 Hz，采样频率均为2的整幂数倍，便于进行快速

傅里叶变换计算。车辆位于空旷场地，并在 750

r/min～2 100 r/min 6个工况下进行车外噪声测量，

测量时间每次为 90 秒。本次试验数据处理均在

MATLAB中进行。

在前期调研时发现，II端司机室在初方案中噪

声超标，车辆已经采用常规的隔振降噪措施，因此在

进行噪声测试的同时增加了振动测点的测试。如

图 1所示。

图 1 测点示意图

合计有16个噪声测点、43个振动测点。噪声测

点3为 II端司机室驾驶员耳旁噪声测点，图1中具体

位置如表1、表2所示。

表 1 噪声测点布置

测点编号

1－6

7－16

测点位置

司机室内距地板高度1.5 m

设备舱内距地板高度0.5 m

3 试验数据处理及分析

由于噪声和振动信号的采样频率不同，在进行

噪声与振动信号偏相干分析时需要对噪声信号进行

降采样处理，使其采样频率与振动信号一致。图 2

为改造前车速为匀速2 100 r/min时 II端司机室驾驶

员耳旁声压，根据合同要求在最高转速下驾驶员耳

旁噪声不大于 78 dB，而根据现场实测结果，司机室

耳旁噪声（噪声测点3）为89.4 dB(A)，无法满足交付

使用要求。

图 2 改造前车速为2 100 r/min时 II端司机室驾驶员耳旁声压

从图 2可以看出，司机室驾驶员耳旁的声压在-

8 Pa到 8 Pa之间。根据文献[12]中各种常见声学环

境下的声压值图，重型货车发出的声压被定义为非

常吵闹，声压值为 0.63 Pa。又如喷气式飞机起飞的

声压为 20 Pa时，被定义为疼痛。因此，可以认为此

时司机室驾驶员耳旁声压介于疼痛和非常吵闹之

间，都不同程度影响着司机室驾驶员的舒适度。

在改造前测试结果如表3所示。当内燃机转速

低于 1 200 r/min时，司机室与动力室噪声变化均小

于 3 dB，说明转速对噪声影响并不显著。当转速大

于1 200 r/min时，转速每增加300 r/min，所有测点噪

声均有3 dB以上的增加，说明在高转速工况下司机

室噪声与转速存在一定的线性关系。

如图3所示，当转速提高到2 100 r/min时，司机

室在中心频率63 Hz处出现一个显著峰值。司机室

噪声升高的主要原因是随着齿轮箱转速升高，声辐

射的频率也随之增加。

齿轮箱向两端辐射声音，根据热力学第二定律，

传到司机室的噪声会衰减。但事实上从图4可以看

表 2 振动测点布置

测点编号

7－12

14－24

1、2、3、5、6、42

4、28、29、30、32、33、43

其它

测点位置

9、10测点安装在座椅安装座上及其地板下，7、8、11、12测点安装在间壁上

23、24测点安装在座椅安装座上及其地板下；19测点在近间壁的纵向中心线地板下

14－18和20－22测点安装在间壁上

13、19测点在地板下，14－17测点分布在风扇上

柴油机排气冷却设备上和附近地板下

柴油机、发电机、变速箱及其附近地板下

小波偏相干分析在内燃机车降噪中的应用 97
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图 3 改造前后测点3的A计权1/3倍频程图

出司机室的噪声反而相比动力室的更大。然而司机

室本身不存在声源，所以证明司机室的薄板振动也

激发出了一个类似的频率，并在其某一点动能增大，

使得其倍频被激发，最终导致了司机室噪声升高。

这个激发出的频率的数值也可以通过小波偏相干分

析得出。

图 4 室内在2 100 r/min工况下1/3倍频程中心频率63 Hz

各测点声压级云图

在图 4各点 2 100 r/min/63 Hz等高云图中黑框

表示车体在空间内的矩形尺寸，明显声压能量在 II

端司机室（4 000 mm至 6000 mm区域）要大于动力

室（-4 000 mm至 4 000 mm区域），动力室与司机室

出现了间距相似而非传递递减的现象，由于司机室

不存在声源，因此与转速激励相结合，司机室内薄板

发生共振，从而使得司机室噪声增大。然而，同样是

司机室，I端司机室的噪声明显比其 II端的噪声小，

这是因为动力室离左侧司机室比较远。由于已对柴

油机做减振处理，因此需要进一步分析，寻找引起噪

声偏大的主要原因。

由于测点较多，此处仅图示了部分典型测点偏

相干关系。由于动力室与司机室通过隔板分开，而

包括内燃机、风机、变速箱等噪声源在动力室内，动

力室噪声混响比较严重，如表3所示。

表 3 车内各测点噪声各工况声压级/dB

测点

1

2

3

4

5

6

7

8

9

10

11

12

13

14

15

16

内燃机转速

750

67.0

66.7

77.0

79.1

78.4

78.6

84.0

85.7

84.1

96.7

96.3

101.0

101.0

101.0

100.0

101.0

1 000

66.4

66.0

75.7

78.4

76.1

77.3

85.7

87.2

85.1

96.5

96.5

101.0

100.0

101.0

100.0

101.0

1 200

67.4

67.5

77.0

80.1

77.7

78.5

84.1

87.3

84.8

97.8

97.2

102.0

102.0

103.0

102.0

102.0

1 500

70.8

70.7

82.5

83.2

82.0

83.0

91.4

94.7

89.9

101.0

100.0

106.0

105.0

106.0

107.0

105.0

1 800

74.3

72.6

86.0

87.6

85.4

87.3

91.4

96.5

93.8

105.0

104.0

109.0

109.0

109.0

109.0

109.0

2 100

76.4

75.3

89.4

92.0

90.4

90.9

95.3

97.9

96.9

108.0

108.0

113.0

113.0

113.0

113.0

113.0

动力室内噪声比较一致，这使得混响效应给隔

声降噪设计和寻找目标频率带来了困难。因此仅选

取内燃机旁噪声（噪声测点12）作为展示，另外还展

示了柴油机上垂向振动信号（振动测点4）、变速箱上

垂向振动信号（振动测点34）以及司机室端墙中央纵

向振动信号（振动测点22）。另外风机旁噪声（噪声

测点 11）与电机噪声（噪声测点 7）的测量结果由于

混响的原因和动力室内结果一致，这里省略展示。

根据图 5（a）可知，动力室内的噪声明显大量传

入司机室，且相位有明显的调制，200 Hz以下噪声有

较为明显的偏相干关系，相位延迟约90°。且色谱越

亮，小波偏相干性系数越大，这是动力室混响比较严

重造成的。通过上述分析可知，司机室内噪声是由

动力室的振动传递到司机室，并激励薄板振动所导

致的。检查工况发现，柴油机转速为2 100 r/min时，

内燃机转动固有频率为35 Hz。通过图5（b）可以看

出，司机室噪声和柴油机振动的偏相干性关系不明

显。因此结合图 5（a）的结论，可以得出该频域内噪

声主要通过空气路径传入司机室。齿轮箱的转动频

率为59.1 Hz，而齿轮箱的振动与驾驶员耳旁噪声偏

相干关系很明显（见图5（c）），8 Hz以下相位关系分

别为-90°、-45°和 0°，这与内燃机振动差别很大，而

齿轮箱是内燃机的从动件，通过万向轴与内燃机连

接，同时对比图5（b）和图5（c），不难发现在16 Hz与

64 Hz附近均有较明显的偏相干关系。

对比司机室噪声与声振源点之间的小波偏相干

函数（图 5（d）），其相位关系与齿轮箱相似，因此可
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确认齿轮箱振动传递到司机室内引起较大的振动，

然后引起结构的振动噪声。

4 司机室降噪方案

综上分析，通过对司机室噪声偏相干关系比较，

可以发现齿轮箱振动噪声传入司机室、动力室混响

对司机室的影响、司机室端墙结构的振动影响。

针对上述 3点，对目标车辆的优化改造方案制

定如下：

(1) 由于齿轮箱通过万向轴与内燃机连接，所以

针对齿轮箱振动噪声传入司机室的影响，将原柴油

机替换为动力学特性相似的功率更小的柴油机，并

将柴油机自由端通过万向轴驱动变速箱改为通过皮

带驱动活塞式空压机工作，柴油机变速箱输出端驱

动改成直流启动发电机。

(2) 针对动力室混响对司机室影响的问题，对动

力室顶盖、侧墙喷5 mm～8 mm阻尼浆，并在其上部

安装50 mm厚吸声隔热块，并用2 mm的多孔板进行

固定。

(3) 经过对司机室端墙结构振动影响的研究，需

增加噪声的传递距离，避免司机室薄板的共振。将

II端司机室后墙向后移动，司机室长度由 2 248 mm

变为3 098 mm。并将130 mm的单层后墙改为双隔

墙，一道间壁厚为 88 mm，另一道厚为 134 mm，两

隔墙之间间距为 50 mm。每道隔墙采用双蒙皮设

计，蒙皮厚度均由传统的2 mm改为4 mm。

改造完成后，对 II端司机室耳旁噪声进行测试，

其A计权1/3倍频程曲线如图3所示，此时声压级为

78.2 dB符合合同以及相关标准，其中 63 Hz中心频

率降噪了 25.7 dB，且低频部分的降噪量较为明显，

改进后车内噪声得到了明显地抑制。

5 结 语

本文将小波偏相干分析引入内燃机车的噪声源

识别，可同时获取接收噪声测点与声源位置的偏相

干函数和相位关系，并将该方法用于变速箱引起的

内燃机车异常噪声源识别。结果表明：该方法能够

为车内噪声改善提供准确依据，且能基于识别结果

对噪声源进行改进，改进后降噪效果明显。本文不

仅验证了该方法的有效性，并通过该方法提出了合

理的解决方案，解决了实际工程中存在的问题，可为

未来内燃机车降噪减振设计提供参考。

参考文献：

[1] 李春胜 . HXN3型内燃机车司机室隔振性能研究[D]. 成

都：西南交通大学，2013.

[2] 张秀文 . 内燃机车司机室噪声特性分析及降噪材料研究

[D]. 大连：大连交通大学，2013.

[3] 刘金伟 . 内燃机车司机室噪声特性仿真及降噪研究[D].

大连：大连交通大学，2014.

[4] 郝英楠 . 内燃机车噪声测试与分析[J]. 辽宁师专学报辽宁师专学报(自

然科学版)，2017(2)：86-91.

[5] 胡伊贤，李舜酩，张袁元，等 . 车辆噪声源识别方法综述

[J]. 噪声与振动控制噪声与振动控制，2012，32(5)：11-15.

(下转第133页)

（a）驾驶员耳旁噪声与动力室柴油机旁噪声偏相干系数 （b）驾驶员耳旁噪声与柴油机振动小波时频偏相干系数

(c) 驾驶员耳旁噪声与动力室变速箱振动偏相干系数 (d) 驾驶员耳旁噪声与端墙中央振动偏相干系数

图 5 2 100 r/min工况下司机室偏相干系数分析

小波偏相干分析在内燃机车降噪中的应用 99


