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高速列车车内声品质优化仿真研究
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摘 要：随着高速列车运行速度的不断提高，车内噪声问题对乘坐舒适性的影响越来越显著。为了抑制高速列车

车内噪声的影响，基于改进的能量有限元方法，建立高速列车车内噪声的预测模型，并验证模型的准确性。基于预测

模型，结合Zwicker响度模型、Zwicker尖锐度模型和Aures粗糙度模型，研究轮轨噪声激励的优化对车内声品质的影

响。结果表明：在车轮上加装阻尼结构、轨道上安装动力吸振器对车内噪声高频段有显著的控制效果；优化后，车厢内

不同位置的声品质得到明显提高，其中总响度最高可降低 2.1 sone，尖锐度最高可降低 0.09 acum，粗糙度最高可降低

0.04 asper，且优化效果能被人耳感知。
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Abstract : With the continuous increase of the speed of high-speed trains, the influence of noise problems on ride com-
fort has become more and more significant. In order to control the interior noise of high-speed trains, based on the improved
energy finite element analysis method, a prediction model for interior noise of high-speed trains was established, and the ac-
curacy of the model was verified. Based on the prediction model, combined with Zwicker loudness model, Zwicker rough-
ness model and Aures sharpness model, the influence of the optimization of wheel-rail noise excitation on the sound quality
in the high-speed trains was studied. The results show that installation of damping structures on the wheels and installation
of dynamic vibration absorbers on the tracks have a significant control effect of the interior noise in the high frequency band;
and the sound quality at different positions in the cabin is significantly improved after the optimization. The total loudness
can be reduced by up to 2.1 sone, sharpness can be reduced by up to 0.09 acum, roughness can be reduced by up to 0.04
asper, and the optimization effect can be perceived by human ears.
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随着中国高速列车产业不断发展，列车的噪声、

振动及舒适性问题越来越受到人们的关注。西南交

通大学等单位学者们先后基于统计能量法开展了一
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系列高速列车舱内噪声的仿真预测研究，并取得了

良好的研究成果[1–4]。在此基础上，浙江大学郑旭等

先后提出了统计振声能量流和改进的声学能量有限

元等方法，将舱内噪声预测拓展到了全频范围，并有

效地提升了预测的效率和精度[5–7]。

而在与乘客主观舒适性感受更为紧密的高速列

车车内声品质研究方面，目前国内外的研究主要是

基于现有和改进的声品质算法的试验研究[8–12]，而针

对声品质进行基于仿真的预测及优化研究鲜有报

道。因此，本文拟将改进的声学能量有限元方法与

声品质算法相结合，开展高速列车舱内声品质的预

测及优化研究。
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1 车内噪声预测模型

本文基于改进的能量有限元方法进行高速列车

舱内的噪声特性的仿真分析，该方法的详细理论可

参考文献[13]，基本原理介绍如下。

针对高速列车车内声腔，其能量密度控制方程

如(1)所示：

- c2

ηω ( )d2 ē
ff

dx2 + d2 ē
ff

dy2 + ηc ω ē
ff
= π̄in (1)

式中：Cg表示板结构的群速度；ē
ff
和 q̄

ff
分别为板

结构平均能量密度和平均功率流；ηc表示声腔内损

耗因子；πin表示单位声腔内外界对声腔内做的平均

功率密度。

对于如图1所示的声腔-板结构-声腔系统，板结

构 1向声腔 3内传递能量时，其功率传递系数可表

达为

τ13 = Πtrans
Πinc

= ( )1+ τ11
ηradωh

dg (2)

图 1 声腔-板结构-声腔系统能量传递

式中：τ11表示板结构的功率反射系数；ηrad表示板结

构的辐射损耗系数，ηrad = ρacaσrad /ρhω，式中 ρa、σrad

分别为声腔介质密度和板结构的声辐射效率。由于

板结构功率传递系数和功率反射系数之和为 1，

τ13 + τ11 = 1，代入方程(2)可得到：

τ21 = 2βσrad
1 + βσrad

(3)

式中：β表示特征阻抗率，β = ρac/ρacg。
当外声腔 2向板结构传递能量时，功率传递系

数可表达为

τ21 = 8π2 ρacn ( )ω
Mω2 σrad (4)

式中：M表示板结构的总质量；n ( )ω 表示模态密度。

对于板结构，其弯曲模态密度可表示为

n ( )ω = k2A
4πω (5)

式中：A表示板的面积；k表示板弯曲波的波数。

针对图 1所示的系统，改进的能量有限元方法

的思想如下：外声腔经过板结构向内声腔传递能量

时，整个过程的功率传递系数采用结构隔声量

（Sound transmission loss，STL）代替。因此在考虑声

激励作用下车内的噪声响应时可转化为外部声能通

过结构隔声量特性衰减后到达车厢声腔，外部声激

励产生的输入考虑表示为

π̄in
a
= ei∙10-STL/10 (6)

式中：π̄in
a
表示外部声激励作用下对内部声腔产生

的平均输入功率；ei表示外部声激励平均功率输入；

STL表示结构隔声量，定义为结构一侧的入射声能

与另一侧的投射声能相关的分贝数。

在外部声能量传递过程中，结构起到隔声性能

载体作用，不参与能量计算，因此结构特性将不影响

外部声能向内部声腔传递。结构隔声量特性则可采

用试验测试以及声学有限元预测等更为准确的方法

得到，从而提高内部声腔噪声的预测准确性。由于

文献[14]系统地分析了高速列车的振动和声学激励

源、车厢内的声腔内损耗因子、吸声系数、结构阻尼

损耗因子以及各区域组合板的隔声性能，本文在后

续的研究中将直接引用数据。

以某型高速列车为例，建模时保留了主要车厢

结构及外型特征，去除了受电弓系统、转向架系统和

空调系统。如图 2(a)所示为高速列车车厢EFEA结

构模型，主要划分为车顶、侧墙、设备舱和窗户等区

域。结构模型用三角形网格离散，单元尺寸大小为

200 mm，由 18 190个单元，9 008个节点组成。图 2

(b)所示为EFEA车内声腔模型，用四面体网格进行

离散，由123 550个单元，24 768个节点组成。图2(c)

为EFEA车外声腔模型，为车体表面向外0.5 m距离

的空气层，用四面体网格进行离散，由71 422个单元

和20 520个节点组成。本文在模型验证和后续的声

品质优化研究中，所采用的工况皆为高速列车在

350 km/h下的普通直线行驶工况，将各声学激励源

施加在车体表面，机械激励以点力的形式施加在车

厢二系悬挂连接位置，如图 3所示。本文研究中的

激励源通过仿真获得，由于文献[7]中对于上述激励

特性已经有详细的描述，因此本文引用了相关计算

方法和结果。

为了验证仿真模型的准确性，参考国际标准

ISO 3381: 2005，选取车厢纵向中心线中心距离地板

1.2 m 位置的测试数据进行对比分析，结果如图 4

所示。

分析图 4可知，车厢内中部和两段位置的噪声

仿真结果与试验结果在分析频段内趋势一致，总声

压级误差中部、前端和后端分别为 0.9 dB、0.2 dB和

1.5 dB。后端由于列车实际高速行驶中受电弓表面

受到脉动压力激励而产生振动在仿真过程中无法考

虑，所以误差相对偏大。总体而言，基于EFEA方法

高速列车车内声品质优化仿真研究 109



第41卷噪 声 与 振 动 控 制

图 2 高速列车车厢能量有限元模型

图 3 外部激励源在能量有限元车厢模型的加载示意图

建立的车内声学预测模型的有效性得到了验证，能

够用于后续的声品质预测及优化研究中。

2 声品质仿真基本模型

2.1 响度模型

本文的响度计算采用基于Zwicker模型的 ISO

532响度标准。

将经过外中耳传递的声音定义为激励级E，则

主响度N′计算可表示为

N′ = N′0 ( )ETQ

sE0

K é

ë
êê

ù

û
úú( )1- s + sE

ETQ

k

- 1 (7)

式中主响度N′单位为πsone/aBark，ETQ表示人耳听

阈激励级，E0表示参考声强所对应的激励级。N ′0表

示参考特征响度，当N ′0取值为 0.08，s和 k表示参考

特征响度计算常数，相应取值分别为 0.5和 0.23；当

N ′0取值为 0.065时，s和 k的相应取值分别为 0.25和

0.25。

根据特征频带和主响度值决定是否考虑掩蔽效

应的影响，若有掩蔽效应则在主响度的基础上加入

斜坡响度，得到特征响度值。对于特征响度在整个

临界频带Bark上进行频域积分获得总响度N，如下

表达式：

N = ∫024Bark
N′( )z dz (8)

式中响度的单位为 sone，响度级的单位为phon。

2.2 Zwicker尖锐度模型

Zwicker尖锐度模型的计算如下式所示：

S = c ∫024Bark
N′( )z ∙z∙g ( )z dz

N
(9)

式中：S表示尖锐度，N表示总响度，c表示比例因数，

z表示特征频带率，g(z)表示加权函数。

加权函数有三种形式，分别为

gZ1 ( )z = {1 z ⩽16 Bark
0.066e0.171z z > 16 a bark (10)

gZ2 ( )z =
ì
í
î

ï

ï

1 z ⩽14 Bark
0.000 12z4 - 0.005 6z3 +
0.1z2 - 0.81z + 0.351 z > 14 a bark

(11)

gZ3 ( )z = { 1 z ⩽16 Bark
e0.5 ln ( )2 ( )z - 16 z > 16 a bark (12)

(a) 车厢中部 (b) 车厢端部

图 4 车内噪声预测与试验对比结果
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尖锐度单位为 acum，表示中心频率为 1 kHz且

带宽刚好等于该临界带宽且声压级为60 dB窄带噪

声的尖锐度。

2.3 粗糙度模型

本文采用Aures模型。其处理过程主要为：首

先采用中耳传递函数对输入信号进行滤波，并获取

24个临界频带对应的激励谱；接着各频带下的激励

包络信号进行频域滤波，采用不同临界频带采用的

滤波函数，其中2 Bark～8 Bark的滤波函数通过对1

Bark和9 Bark临界频带的函数插值得到。

载频对粗糙度有较大影响，通过对调制系数mi
*

增加加权系数 gi来考虑这一影响。因此，不同临界

频带下的特征粗糙度 ri可表示为

ri = ( )gim*
i

2
(13)

特征粗糙度的单位为 asper/Bark。不同临界频

带之间的调制系数存在不相关性，引入不同临界频

带滤波后包络信号的互相关系数，采用临界频带 i前

后两个频带的相关系数平均值 li来防止噪声粗糙度

过大。因此，总粗糙度 R 可采用如下表达式计算

得到：

R = c∑
0

24Bark
ri li (14)

其中：c表示标准信号的粗糙度为1的校准系数。粗

糙度的单位为 asper，定义为频率为 1 kHz的声压级

为60 dB的纯音，调频70 Hz，100 %调幅调制情况下

产生的粗糙度。

3 车内噪声声品质优化

3.1 高速列车轮轨结构优化

研究表明[6–7]，车厢底部声激励对车内噪声高频

部分贡献突出。因此，为控制高频车内噪声，提高声

品质，有必要对轮轨噪声激励源进行优化。本文采

用的优化方案包括在高速列车车轮上安装辐板屏蔽

装置应用于和在钢轨上安装动力吸振器。其中车轮

辐板屏蔽结构由多个扇形阻尼结构组成并通过安装

环固定在车轮上，而钢轨动力吸振器是主要由质量

块和阻尼层组成的阻尼质量弹簧减振系统，具体结

构及参数如图5至图6和表1至表2所示。

本文分析中所需的优化后的轮轨激励将通过仿

真计算来获得，由于文献[7]中对于上述激励特性已

经有详细的描述，因此本文引用了相关计算方法和

结果。

3.2 声品质优化结果

如图7(a)所示为转向架区域车轮和轨道优化设

计前后的辐射噪声水平对比。可以看到，车轮和轨

图 5 辐板屏蔽式阻尼车轮

图 6 钢轨动力吸振器及应用

表 1 阻尼车轮材料参数

材料

钢

铝合金

ZN03

弹性
模量/Pa

2.10×1011

7.24×1010

3.40×10 6

密度/
(kg∙m-3)

7 800

2 700

1 000

泊松比

0.3

0.3

0.49

阻尼损
耗因子/(%)

—

0.15

50

道的辐射噪声在多个 1/3倍频程段上都有明显的降

低，其中在轮轨噪声突出频段声压级降幅约为8 dB。

图 7(b)所示为所有激励都作用情况下，分别及同时

优化轮轨噪声激励后车内噪声的效果对比。结果显

示 优 化 轮 轨 噪 声 激 励 后 ，高 频 段（800 Hz～

2 000 Hz）范围内车内噪声有较明显的降低3 dB～5

dB，而低频段内没有明显效果。这是因为轮轨噪声

高速列车车内声品质优化仿真研究 111
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表 2 钢轨动力吸振器的材料参数

结构

上质量层

下质量层

阻尼层

弹性模量/Pa

2.10×1011

2.10×1011

9×10 6

密度/(kg∙m-3)

7 800

7 800

930

面密度/(kg∙m-1)

7.75

4.03

1.27

泊松比

0.3

0.3

0.49

阻尼损耗因子

0.01

0.01

0.25

(a) 单独施加车轮和轨道噪声的降噪对比 (b) 所有激励作用下的降噪对比

图 7 轮轨噪声优化对车内噪声响应对比结果

激励相比于气动噪声激励以及机械激励在低频段内

的能量较小。

进一步计算和对比了声品质参数响度、尖锐度

和粗糙度，结果如表 3所示。对比显示应用辐板屏

蔽式阻尼车轮和钢轨动力吸振器后，车厢内三个观

察点的总响度分别降低 1.1 sone、1.5 sone 和 2.1

sone，尖锐度分别降低 0.05 acum、0.07 acum 和 0.09

acum，粗糙度分别降低 0.04 asper、0.03 asper和 0.03

asper，可见优化前后车内噪声声品质参数降低明显，

降低量均在4 %以上，优化效果能被人耳感知。图8

所示为轮轨噪声优化对特征响度的影响，结果显示

优化轮轨噪声后，对应高频段的特征频带内的特征

响度明显降低，进一步表明优化轮轨噪声后高频段

内的车内噪声舒适性得到改善。

表 3 轮轨降噪对车内声品质的影响

位置

响度

(sone)
尖锐度

(acum)
粗糙度

(asper)

原始

优化后

原始

优化后

原始

优化后

车厢前部

25.0

23.9

0.73

0.68

0.63

0.59

车厢中部

22.1

20.6

0.64

0.57

0.64

0.61

车厢后部

31.3

29.2

0.86

0.77

0.70

0.67

4 结 语

本文基于改进的能量有限元方法，建立了高速

列车车内噪声的预测模型，并验证了模型的准确性。

在此基础上，结合Zwicker响度模型、Zwicker尖锐度

模型和Aures粗糙度模型，研究了轮轨噪声激励的

优化对车内声品质的影响。

图 8 轮轨噪声优化对特征响度的影响

结果表明，在车轮上加装阻尼结构，轨道上安装

动力吸振器对车内噪声有良好的控制效果，在轮轨

噪声突出频段声压级降低约8 dB。由于轮轨噪声主

要在高频段内对车内噪声起主导作用，优化轮轨噪

声激励对高频段车内噪声控制效果显著。对比优化

前后车厢内不同位置的声品质参数，厢内三个观察

点的总响度分别降低 1.1 sone，1.5 sone和 2.1 sone，

尖锐度分别降低0.05 acum，0.07 acum和0.09 acum，

粗糙度分别降低 0.04 asper，0.03 asper和 0.03 asper。

轮轨噪声激励优化后车内声品质参数降低明显，优

化效果能被人耳感知。
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