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地铁车辆牵引变流器的噪声测试及仿真分析
丁　杰，　尹　亮，　刘奇元

（湖南文理学院 机械工程学院，湖南 常德　４１５０００）

　　摘要：针对某地铁车辆牵引变流器噪声超标问题，通过开展噪声测试获得牵引变流器在不
同工况下的噪声频谱特性，基于统计能量分析法建立牵引变流器的噪声仿真模型，分析子系统
的能量分布和不同测点的声功率级，并提出加附吸声材料的优化方案。结果表明，风机通过频
率及其产生的气动噪声是构成牵引变流器噪声的主要来源；柜体６个面中，靠近出风口的底面
噪声最大，其次为靠近进风口的顶面噪声；与测试结果相比，基于统计能量分析法的噪声仿真误
差在３％以内，噪声仿真在中高频具有较高的精确度；采取加附吸声材料的优化方案，可降低声
功率３．７　ｄＢ（Ａ），达到主机厂的噪声指标要求。噪声测试与仿真分析的方法可为牵引变流器产
品的噪声性能优化设计提供指导。
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城市轨道交通的快速发展，极大方便了人们的出行，与此同时，噪声作为地铁车辆品质的一个重要影
响因素，也越来越受到关注［１］。Ｄａｖｉｄ［２］系统研究了铁路振动噪声的产生机理、仿真建模及优化控制。袁
金秀等［３］针对车辆行驶时的动荷载诱发的振动传播规律进行仿真分析，并提出减振降噪的控制方案。高
国川等［４］建立车辆齿轮箱的刚柔耦合模型，分析了箱体内部激励下的振动噪声特性。耿烽等［５］利用声学
分析软件ＳＹＳＮＯＩＳＥ构建地铁Ａ型车铝合金车辆的声场计算模型，预测了车内噪声并进行了噪声响度
分析。薛红艳［６］开展了地铁车厢内部的噪声测试，分析了车辆地板的隔声性能。郭建强等［７］针对地铁司
机室噪声与钢轨波磨关系开展了试验和仿真研究。为了实现地铁车辆整车的噪声控制，主机厂通常将整
车的噪声指标分解到各设备，因此对车辆设备的噪声性能提出了严格要求［８］。展伟［９］分析了地铁车辆不
同运行速度下的空调系统噪声分布规律。丁杰等［１０］针对地铁车辆辅助变流器开展了振动噪声测试，获得
辅助变流器在不同工况下的噪声特性并提出降噪方案，采用统计能量分析［１１］和声类比［１２］等方法分别从
整柜噪声与气动噪声角度进行仿真分析，对各种降噪的优化方案进行评价［１３］。
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图１　牵引变流器的三维结构

针对某地铁车辆牵引变流器开展噪声测试，获得牵引变流
器在不同工况下的噪声频谱特性，分析声功率指标超标的原
因，基于统计能量分析方法仿真预测牵引变流器的噪声，并对
加附吸声材料降低进出风口噪声的优化方案进行评估。

１　牵引变流器的噪声测试

１．１　测点布置与测试工况
图１为某地铁车辆牵引变流器的三维结构图。牵引变流

器主要由柜体及内部的电气设备（如变流器模块、电抗器、冷却
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风机和传感器等）组成，通过螺栓将吊耳与车体底梁紧固相连。柜体顶面有２个进风口，柜体底面有１个
出风口。为便于噪声测试中测点的位置描述，将柜体的６个面分别称为底面、左侧面、正前面、右侧面、后
面和顶面。

试验台架

传声器

牵引变流器

图２　噪声测试现场

噪声测试是牵引变流器的型式试验项目之一，由于牵引变
流器吊装在车体底部之后，无法单独启动牵引变流器对其进行
噪声测试，因此，通常依据ＧＢ／Ｔ３７６８—２０１７《声学 声压法测定
噪声源声功率级和声能量级 采用反射面上方包络测量面的简易

法》（等同采用ＩＳＯ３７４６：２０１０）在实验室条件下进行牵引变流器
的噪声测试，并利用测得的声压计算出噪声声功率。为尽可能
减小环境噪声的影响，选择凌晨在制造车间开展牵引变流器的
噪声测试，且连接的输入和输出设备（如电源、牵引电机等）距离
牵引变流器较远，如图２所示。使用Ｂ＆Ｋ数据采集分析系统，
测试频率取２５．６　ｋＨｚ。ＧＢ／Ｔ３７６８—２０１７给出了半球测量面和平行六面体测量面２种传声器布置方式，
考虑到牵引变流器的外形结构接近于平行六面体，故选择平行六面体测量面的布置方式。将牵引变流器
吊装在试验台架上，噪声测点的布置是在柜体的６个表面中轴线上距离表面１　ｍ的位置，柜体底面、左侧
面、正前面、右侧面、后面和顶面的测点依次编号为１＃ ～６＃。根据牵引变流器的输入电流，可分为半载
（３７０　Ａ）、额定（５２０　Ａ）和满载（６００　Ａ）３种工况。

１．２　噪声测试分析
图３为测点１＃和６＃在不同工况下的噪声频谱。由图３可以看出，各测点在不同工况下的噪声频谱

特征基本一致，主要频率组成也相同，为２８１、５６２、８４３、１　１７１　Ｈｚ。风机叶片数６片，转速２　８００　ｒ／ｍｉｎ，计
算可得风机旋转基频为４６．７　Ｈｚ，风机通过频率为２８０　Ｈｚ，噪声频谱曲线中的２８１　Ｈｚ与风机通过频率非
常接近，５６２　Ｈｚ和８４３　Ｈｚ分别为２８１　Ｈｚ的２倍和３倍频。
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图３　测点１＃和６＃在不同工况下的噪声频谱
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图４　额定工况下６个测点的１／３倍频程频谱曲线

图４为测点１＃～６＃的１／３倍频程频谱。可以看
出，测点１＃各频率段的１／３倍频程值相对较大，且总
声压级最大，说明出风口噪声是牵引变流器噪声的主
要来源；测点６＃的１／３倍频程频谱值低于１＃，说明进
风口的噪声也需要关注；测点２＃ ～５＃的１／３倍频程
频谱基本相同。
图５为不同工况时各测点的声压级。由图５可

以看出：①半载、额定和满载３种测试工况时，各测点
声压级大小基本稳定；②测点１＃对应的牵引变流器
出风口声压级最大，为８９．７　ｄＢ（Ａ），其次为测点６＃对
应的进风口，为８７．０ｄＢ（Ａ），测点２＃ ～５＃对应的牵
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图５　不同工况时各测点的声压级

引变流器四周噪声相对较小，为８１．７～８３．６　ｄＢ（Ａ）；③测
点１＃的噪声峰值出现在中心频率为１　２５０　Ｈｚ的倍频程
处，最大值为８４．６　ｄＢ（Ａ），测点６＃的噪声峰值出现在中
心频率为６３０　Ｈｚ的倍频程处，最大值为７８．８　ｄＢ（Ａ）；④
出、进风口噪声的声压级差值约为２．７　ｄＢ（Ａ），该差值的
主要来源为中心频率１　２５０　Ｈｚ处的进、出风口噪声值，分
别为７４．９　ｄＢ（Ａ）和８４．６　ｄＢ（Ａ），差值约为１０　ｄＢ（Ａ）；⑤
结合前面的噪声频谱和１／３倍频程谱可知，风机通过频率
及其产生的气动噪声［１４］是构成牵引变流器噪声的主要

来源。
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图６　额定工况下声功率级１／３倍频程频谱图

根据声压法声功率计算标准，分别提取左侧面、正
前面、右侧面、后面和顶面等５个测点的声压，计算得
到牵引变流器的声功率。图６为额定工况下的声功率
级１／３倍频程频谱，可以看出噪声最大值在６３０　Ｈｚ处。
表１为牵引变流器在不同工况下声功率级的数

据。采用声压法计算得到牵引变流器声功率约为９９．７
ｄＢ（Ａ），由于牵引变流器内部未采用吸声材料，导致牵
引变流器的噪声过高，超过主机厂对该型牵引变流器
的噪声指标要求（声功率应低于９７　ｄＢ（Ａ）），因此有必
要针对加附吸声材料的优化方案降噪性能开展仿真

分析。
表１　牵引变流器不同工况下声功率级数据 ｄＢ（Ａ）

测试工况
声压级有效值

２＃ ３＃ ４＃ ５＃ ６＃
平均声压级 声功率级

半载工况 ８３．６　 ８２．１　 ８２．４　 ８１．７　 ８７．０　 ８３．９　 ９９．７８

额定工况 ８３．３　 ８２．２　 ８２．６　 ８１．７　 ８６．７　 ８３．７　 ９９．６５

满载工况 ８３．４　 ８２．８　 ８２．２　 ８２．２　 ８６．７　 ８３．８　 ９９．７６

２　统计能量分析法的基本理论

统计能量分析法是基于统计概念以及振动波与模态之间的关系，分析系统振动能量的方法。其中，
“统计”是指从统计的角度分析系统的动力学响应，不对系统某个精确位置进行动力学响应分析；“能量”
是指能量作为各动力学系统中的独立变量，使用能量－功率流平衡方程描述各子系统的动力学状态，解决
固体、流体和声学等系统的耦合问题；“分析”是指通过一般的分析方法来确定相关参数［１５－１７］。
统计能量分析法将复杂系统划分为不同的模态群，具有相似共振模态的模态群可视为子系统，建立

统计能量分析模型时采取以下基本假设：①各子系统之间为线性耦合且遵循能量守恒原理和互易性原
理；②能量流动存在于频带内具有共振模态的子系统之间，某一频带内具有共振模态子系统间的能量等
分，任意２个子系统间的能量流正比于平均耦合模态能量差；③外部激励为具有模态不相干性的宽带随
机激励，符合能量线性叠加原理。
单振子系统的功率损耗为

Ｐｄ＝Ｃｘ２＝２ζωｎＭｘ
２＝２ζωｎＥ＝

ωｎＥ
Ｑ ＝ωｎηＥ （１）

式中，Ｃ为阻尼系数；ｘ为振子速度；ζ为系统阻尼比；ωｎ 为振子固有频率；Ｍ 为振子质量；Ｅ为系统能量；

Ｑ为放大因子；η为系统内损耗因子。
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设ω为分析带宽Δω的中心频率，子系统ｉ在Δω内所有振型损耗功率均值为

Ｐｄ，ｉ（ω）＝ωηｉＥｉ（ω） （２）
式中，ηｉ为子系统ｉ的内损耗因子；Ｅｉ（ω）为子系统ｉ在Δω内的能量均值。
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图７　双耦合子系统能量关系

图７为双耦合子系统能量关系图。子系统ｉ向子系
统ｊ传递的双向功率（纯功率流）为

Ｐｉｊ＝ωηｉｊＥｉ－ωηｊｉＥｊ （３）
式中，ηｉｊ为子系统ｉ与子系统ｊ间的耦合损耗因子；ηｊｉ为
子系统ｊ与子系统ｉ间的耦合损耗因子，通常ηｉｊ≠ηｊｉ。
对于一般的振动系统，具有的功率流为

Ｐｉｎ，ｉ ＝Ｅｉ＋Ｐｄ，ｉ＋∑
Ｎ

ｊ＝１
ｊ≠ｉ

Ｐｉｊ （４）

式中，Ｐｉｎ，ｉ为子系统ｉ的外部输入功率；Ｅｉ 为子系统ｉ的
能量变化率；Ｎ 为模态数。
系统达到稳态时，式（４）变为

Ｐｉｎ，ｉ ＝ω∑
Ｎ

ｋ＝１
ηｉｋＥｉ－ω∑

Ｎ

ｊ＝１
ｊ≠ｉ

ηｉｊＥｊ （５）

式（５）可写为

∑
Ｎ

ｊ＝１
ＬｉｊＥｊ ＝

Ｐｉｎ，ｉ
ω

（６）

式中，Ｌｉｊ为系统损耗因子。
式（６）整理为矩阵形式，有

η１＋∑
Ｎ

ｉ≠１
η１（ ）ｉ ｎ１ －η１２ｎ１ … －η１　Ｎｎ１

－η２１ｎ２ η２＋∑
Ｎ

ｉ≠２
η２（ ）ｉ ｎ２ … －η２　Ｎｎ２

   

－ηＮ１ｎＮ ηＮ２ｎ１Ｎ … ηＮ ＋∑
Ｎ

ｉ≠Ｎ
η（ ）Ｎｉ ｎ

熿

燀

燄

燅Ｎ

＝

Ｅ１
ｎ１
Ｅ２
ｎ２


ＥＮ
ｎ

熿

燀

燄

燅Ｎ

Ｐｉｎ，１
Ｐｉｎ，２


Ｐｉｎ，

熿

燀

燄

燅Ｎ

（７）

式中，ｎｉ为子系统ｉ的模态密度。
为求解式（７），还需要确定用于描述系统动力学响应的统计能量分析参数，如模态密度、内损耗因子、

耦合损耗因子和输入功率等。
二维平板的模态密度为

ｎ（ω）＝
Ａｐ
４πＲＣ１

（８）

式中，Ａｐ 为平板的表面积；Ｒ为平板的截面回转半径；Ｃ１ 为平板的纵向波速。
三维声场的模态密度为

ｎ（ω）＝ω
２　Ｖ０
２π２　Ｃ３ａ

＋ω
２　Ａｓ

１６πＣ２ａ
＋ ωｌ１
１６πＣａ

（９）

式中，Ｖ０ 为声场体积；Ｃａ 为声速；Ａｓ为声场表面积；ｌ１ 为总棱边长度。
内损耗因子可分为结构子系统内损耗因子和声腔子系统内损耗因子，其中，前者可由材料内摩擦形

成的结构损耗因子ηｓ，ｉ、结构连接边界损耗因子ηｂ，ｉ和声辐射损耗因子ηｒ，ｉ分别计算得到，后者可由试验测
得。结构子系统之间、声腔子系统之间，以及结构 －声腔子系统的耦合损耗因子可由相关公式计算得到。
输入功率常采用１／３倍频程方式，假设输出阻抗为零时可将激励简化为理想力源，假设输出阻抗无
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穷大时可将激励简化为理想速度源，还可根据接触面积大小将激励简化为理想点源、均匀线源或均匀
面源。
应用统计能量分析法进行系统动力学响应分析的步骤为：首先导入三维结构设计软件的ＣＡＤ模型

或在ＶＡ　Ｏｎｅ软件中直接建立系统的几何模型，然后划分出可进行独立统计能量分析的子系统，再针对
不同的子系统设置材料特性参数，确定系统的统计能量分析参数，接着求解式（７）得到系统的动力学响
应，最后通过试验测量结果来验证统计能量分析模型的正确性。

３　牵引变流器的噪声仿真及分析

３．１　统计能量分析建模
牵引变流器的柜体主框架为梁和板结构，由不锈钢板焊接而成，门板为铝合金板材。冷却空气在柜体内

部冷却风机的抽吸作用下，从顶面的２个进风口流入，依次流经变流器模块散热器的翅片、冷却风机、电抗
器，最后从柜体底面的出风口流出，冷却风机是牵引变流器的主要噪声源。统计能量分析法建立子系统的原
则是尽量依据结构的实际连接关系划分出尽可能大的子系统，以确保子系统的模态数满足计算要求。

声腔子系统

平板子系统

图８　牵引变流器的统计能量分析模型

ＶＡ　Ｏｎｅ软件具有较强的几何直接建模功能，然而考
虑到牵引变流器的柜体结构复杂，基于已有的牵引变流器
柜体Ｐｒｏ／Ｅ三维模型可以提高仿真建模的工作效率。首先
在前处理软件 ＨｙｐｅｒＭｅｓｈ中导入牵引变流器柜体的Ｐｒｏ／Ｅ
三维模型，对几何模型进行简化，仅保留主框架及关键点等
信息，再导入至 ＶＡ　Ｏｎｅ软件中。ＶＡ　Ｏｎｅ软件中根据主
框架及关键点等信息确定子系统的空间位置，再依据实际
连接关系划分主框架的平板子系统及梁子系统，声源及流
道结构则划分为声腔子系统。由于牵引变流器的进出风口
为多孔板和滤网，其结构非常复杂但没有吸隔声作用，故删
除这部分平板子系统，建立的统计能量分析模型如图８所示。
完成子系统建模后，根据钢板材料及实际厚度设置平板子系统属性，依据梁的截面形状及材料设置

梁子系统属性。子系统的内损耗因子根据工程经验选取。基于冷却风机在工况点的声功率测试数据来
设置声腔子系统的激励。为评价牵引变流器的噪声水平，参照噪声测试中的测点布置６个监测点，监测
点使用半无限流场连接到牵引变流器与外部接触的所有子系统上。

３．２　原始方案的仿真结果分析
计算频率范围取１２５～８　０００　Ｈｚ，采用１／３倍频程进行仿真计算。从得出的牵引变流器典型平板和声腔

子系统的模态密度可知模态数在５００　Ｈｚ以上为３～５。根据统计能量分析参数中的模态密度ｎ（ω）与分析带
宽Δω内模态数Ｎ，所研究的频率范围划分为低频区（Ｎ≤１）、中频区（１＜Ｎ＜５）和高频区（Ｎ≥５）。说明
牵引变流器的平板和声腔子系统具有足够高的模态密度，满足统计能量分析法的分析要求。

118.7
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78.1

图９　子系统能量云图

图９为额定工况下平板和声腔子系统的能量云图，可
以看出冷却风机附近的平板和声腔子系统能量最大，这是
由于靠近激励源的缘故。
表２为额定工况下各测点的声压级仿真结果与测试数

据对比，半载和满载工况的仿真结果与额定工况基本一致，
故未列出。可以看出牵引变流器未布置吸声材料，靠近出
风口和进风口的测点声压级较高，计算得到平均声压级为

８４．５　ｄＢ（Ａ），声功率为１００．４　ｄＢ（Ａ）；通过仿真结果与测试
数据对比可得误差在３％以内，说明基于统计能量分析法仿
真预测中高频的噪声具有较高的准确性。
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表２　额定工况下各测点的仿真与测试对比

测点编号 测试数据／ｄＢ（Ａ） 仿真结果／ｄＢ（Ａ） 误差／％

１＃ ８９．７　 ８７．８ －２．１

２＃ ８３．３　 ８４．９　 １．９

３＃ ８２．２　 ８４．２　 ２．４

４＃ ８２．６　 ８３．５　 １．１

５＃ ８１．７　 ８２．９　 １．５

６＃ ８６．７　 ８６．１ －０．７

吸
声
系
数

102 103 104

频率/Hz

1.0

0.8

0.6

0.4

0.2

0

40 mm
20 mm

图１０　吸声材料的吸声系数

３．３　优化方案的仿真结果分析
从前面的噪声测试及仿真分析发现牵引变流器的

噪声过大，为降低牵引变流器的噪声，较为简单的方法
是布置吸声材料［１８］。根据之前的工程经验，选择厚度
为２０　ｍｍ和４０　ｍｍ的ＬＣ－３００１型吸声材料，其吸声系
数如图１０所示。由图１０可以看出不同厚度吸声材料
各有优劣，４０　ｍｍ材料的吸声系数峰值在５００　Ｈｚ，而

２０　ｍｍ材料的吸声系数峰值在１　２５０　Ｈｚ。
仿真模型中，在风机腔室周围、电抗器腔室周围

设置４０　ｍｍ厚的吸声材料，在风机顶部盖板和进风
口设置２０　ｍｍ厚的吸声材料。通过查看平板和声腔子系统的能量云图，可以发现在激励源附近加附吸声
材料后，激励源周围的平板子系统能量降低，从而使得距离平板子系统１　ｍ远处的测点声压级降低。
表３为额定工况下优化前后的各测点仿真结果对比，半载和满载工况的仿真结果与额定工况基本一

致，故未列出。由表３可知，额定工况下靠近出风
口的底面声压级下降了７．２　ｄＢ（Ａ），靠近进风口的
顶面声压级下降４．２　ｄＢ（Ａ），其他侧面的声压级下
降３．１～３．９　ｄＢ（Ａ），计算得到的平均声压级为

８０．８　ｄＢ（Ａ），声功率为９６．７　ｄＢ（Ａ），较优化之前
均降低３．７　ｄＢ（Ａ），说明加附吸声材料方案的降噪
效果明显，可使牵引变流器达到主机厂提出的噪
声指标要求。如需进一步降低牵引变流器的声功
率，则需要从控制冷却风机的噪声和优化冷却空
气流道等方面入手。

表３　额定工况下优化前后的各测点仿真结果对比

ｄＢ（Ａ）

测点编号 优化前 优化后 变化量

１＃ ８７．８　 ８０．６　 ７．２

２＃ ８４．９　 ８１．５　 ３．４

３＃ ８４．２　 ８０．３　 ３．９

４＃ ８３．５　 ８０．４　 ３．１

５＃ ８２．９　 ７９．２　 ３．７

６＃ ８６．１　 ８１．９　 ４．２

４　结论
（１）牵引变流器的噪声测试中，各测点在不同工况下的噪声频谱特征基本一致，主要频率组成也相

同。柜体底面的测点靠近出风口，各频率段的１／３倍频程值相对较大，且总声压级最大，说明出风口噪声
是牵引变流器噪声的主要来源。柜体顶面进风口的噪声低于出风口，需要引起关注。

（２）基于统计能量分析法得到额定工况的平均声压级为８４．５　ｄＢ（Ａ），声功率为１００．４　ｄＢ（Ａ），仿真结
果与测试数据对比可得误差在３％以内，说明中高频的噪声仿真结果具有较高的准确性。

（３）采取加附吸声材料的优化方案，可使声功率降低３．７　ｄＢ（Ａ），达到主机厂对该型牵引变流器提出
的噪声指标要求。如需进一步降低牵引变流器的噪声，则需要从冷却风机的噪声和冷却空气的流道等方
面开展优化工作。
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