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列车车轮降噪设计及声辐射分析
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  摘 要 ：车轮辐射噪声是轨道交通噪声的重要贡献源。结合声学仿真和试验技术，分析了某型车轮辐射噪

声特性，并设计了一种结合约束阻尼和动力吸振技术的降噪车轮。车轮声学试验结果表明，该车轮降噪方案有

良好的降噪效果，车轮声学传递函数幅值降低 1~2 个数量级，总声功率级降低 11 dB(A) 以上。
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Sound Radiation Analysis and Noise Reduction Design of Railway Wheel
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Abstract: The wheel radiation noise is an important contributor of railway noise. Based on the acoustic simulation and 
experimental techniques, this paper analyzed the radiation noise characteristics of a wheel, and designed a noise reduction wheel 
combined with constrained damping and vibration absorbing technology. The results of the wheel acoustics test showed that the noise 
reduction method has a good noise reduction effect. The amplitude of the acoustic transfer function was reduced by one to two orders 
of magnitude, and the total sound power level was reduced by above 11 dB (A).
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研究开发

0 引言

目前，无论是对列车车内还是轨道线路周边环境，

均制定有严格的噪声限制标准。国内外研究表明：轮

轨噪声在列车速度 250 km/h 范围内是主要噪声源
[1-2]

。

在轮 - 轨耦合系统中，车轮辐射噪声贡献较大，尤其

对于 2 kHz 以上频段，车轮是主要噪声源
[3]
。因此，研

究车轮振动噪声特性及减振降噪措施，对降低轨道交

通噪声具有重要意义。

文献 [4] 在 2001 年就将阻尼减振技术应用于车轮

上，开发了一种低噪声 Syope 车轮，试验证明了这种

新型车轮具有明显的降噪作用。弹性车轮也可以有效

抑制车轮辐射噪声，日本和巴黎地铁应用这种车轮噪

声降低可达到 10 dB[3, 5]
。文献 [2] 对国内 KKD 型标准

客车车轮外侧表面进行约束型阻尼处理，在试验室内

实测车轮的振动传递函数和噪声级，试验结果表明，

阻尼车轮降噪效果也能达到 10 dB。

本文通过仿真和试验，研究国内某型车轮辐射噪

声特性，并提出一种结合动力吸振和约束阻尼技术的

车轮降噪方案，分析其降噪效果。

1 车轮降噪设计及效果仿真预测

1.1 车轮降噪设计原理

车轮在轨道上滚动时，由于表面粗糙度及轮轨踏

面凹凸不平，激发车轮模态，产生强烈振动，并经车

轮表面将结构噪声辐射到空气中传播。若在普通车轮

基础上，设计一种降噪车轮，将阻尼器安装在车轮踏

面内侧表面，可降低车轮噪声辐射等级，如图 1 所示。

该阻尼器是一种基于动力吸振和约束阻尼的多层橡胶

金属复合装置，根据动力吸振原理，将阻尼器固有频
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率设计在车轮工作模态频率附近，使阻尼器质量层在

橡胶弹性作用下产生共振，再利用橡胶阻尼特性，转

移和消耗车轮振动能量。根据约束阻尼原理，将粘弹

性阻尼材料粘附在质量约束层之间，当结构振动弯曲

变形时，车轮本体和阻尼器约束层之间产生相对滑移

运动，粘弹性阻尼材料产生拉伸和剪切应变消耗振动

能量，达到减振降噪目的。

      

阻尼器具体设计步骤如下：第一步，分析没有安

装阻尼器时普通车轮的模态、振动频响和声辐射特性，

以及激励车轮踏面时力与加速度响应之间的传递函数。

第二步，根据普通车轮的各阶模态频率、模态质量、

参与因子、振型以及振动频响和辐射噪声的能量分布

频段，确定需要重点予以减振控制的阶次、频率及车

轮部位，从而确定所需阻尼器的固有频率、阻尼、质量、

个数、安装位置和方向。如图 2 所示为车轮某阶模态

振型，据此可设计阻尼器安装个数为 8 个，安装位置

为车轮踏面内侧表面。第三步，分析结构设计变量
[3]
、

材料参数对阻尼器固有频率和阻尼性能的影响规律
[4]
，

并针对目标性能参数进行相关设计变量的优化设计、

迭代分析与最优值求解，确定合适的层数、厚度、长度、

宽度、材料模量和阻尼等参数，使其对车轮达到更佳

的参数匹配和减振降噪效果。一般要求阻尼层材料具

有较高阻尼和合适模量，约束层具有合适的质量和刚

度。第四步，根据参数优化设计结果，同时考虑实际

工程约束条件，设计可满足该性能要求的阻尼器详细

结构及材料属性。第五步，分析安装阻尼器后的车轮

模态、传递函数、振动频响和声辐射，验证车轮模态

参数变化规律和减振降噪效果。如图 3 所示为安装阻

尼器前、后的车轮传递函数对比情况。分析表明，安

装阻尼器后，车轮传递函数各阶峰值频率（即模态频

率）均有不同程度降低，其主要原因是车轮大多数阶

次模态阻尼比在安装阻尼器后提高了 1个数量级左右，

且阻尼提高越多，模态频率

降低越多；此外，车轮在

800~5 000 Hz 频带内各主要

传递函数峰值降低 20~40 dB
不等，表明阻尼器在约束阻

尼和动力吸振作用下，对车

轮各阶模态振型叠加后的振

动响应幅值起到有效抑制作

用，且预测车轮声辐射效率

也将由此大幅降低。第六步，根据上述阻尼器设计验

证结果，找到减振降噪效果薄弱点和需要改进的参数，

进行局部结构尺寸、橡胶材料模量和阻尼参数的二次

优化改进，并进行阻尼器样件试制与试验验证。

        

 

1.2 车轮辐射噪声理论计算

在计算车轮辐射噪声之前，首先在 ABAQUS 结构

分析软件中建立车轮有限元模型，采用模态叠加法并

输入车轮各阶模态阻尼，计算出车轮频率响应，再将

频率响应结果导入 LMS Virtual.Lab 软件进行声学计算。

本节侧重介绍声学计算的理论基础
[6]
、建模及结果。

1.2.1 有限元法声学计算的理论基础

求解声压的基本方程为声学 Helmholtz 波动方程：

   （1）

式中：ω为角频率；k为波数； 为 laplace算子；p(x, y, z)
为声场中任意一点的声压；ρ0 为介质密度；q(x, y, z) 为
声源激励。

声学 Helmholtz 波动方程（1）是根据声波的连续

方程、声波的运动方程和声波的物态方程推导而来。

利用有限元法通过求解声学 Helmholtz 波动方程得到场

中一点的声压。这时就要建立声场的有限元模型，也

就是将声场离散成小声场网格。网格中包括单元和节

点两方面的信息。首先确定网格单元和节点上面声压

的相互关系，然后用有限元算法求解节点上面的声压

值就能够求解得到场点中一点的声压值。利用有限元

法求解时，将声学 Helmholtz 波动方程（1）写成其在

声场中的权重积分表达式为

                        
                                                                                         （2）
式中：V为声场。

声学刚度阵为

     （3）

式中：N 为形函数。

声学质量阵为

                                           （4）

式中：c为声波在介质中的传播速度。

声学激励向量包括声源向量、输入速度向量、输

图 1 车轮降噪结构

图 2 普通车轮某阶模态振型

图 3 车轮安装阻尼器前后的传递函数对比
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入声压向量。

声源向量为                      （5）

输入速度向量为  （6）

输入声压向量为 （7）

声学阻尼阵为                （8）

将式（3）~ 式（8）代入式（2）中，得到声学系

统的方程为

(Ka+jωCa-ω
2Ma)·{Pi}={Qi}+{Vni}+{Pi}={Fai}     （9）

式中：{Fai} 为声学激励向量。

对式（9）求解，得出声学 Helmholtz 波动方程在

物理空间中的结果，从而得到声场中一点的声压。

1.2.2 仿真模型建立

基于有限元法声学计算理论基础，在 LMS Virtual.
Lab 软件进行声学模型建立与计算，仿真模型如图 4 所

示。以车轮模型表面包络的有限元网格作为声学网格，

用于模拟车轮外表面周围声音的辐射；将声学网格的

最外层设置为 AML 自动匹配层属性，使声音通过该表

面辐射而不产生反射；采用对称面模拟地面反射，并

建立 1/4 球壳面作为外部声场，包含与声学试验测点相

同位置的场点；在车轴约束状态下，在车轮踏面位置

施加模拟摆球冲击激励，将车轮在施加激励条件下的

位移响应作为声辐射分析的载荷边界条件，并通过数

据映射加载至声学网格的内表面，最后通过有限元法

求解出声场各场点的声压级。

     

1.2.3 仿真计算结果

分别对降噪车轮和普通车轮建立有限元声学仿真

模型进行计算，得到车轮外部声场的声压级频谱，如

图 5 所示。提取普通车轮在 4 kHz 下外部声场云图，

如图 6 所示。结果表明，普通车轮辐射噪声能量主要

集中在 1.6~5 kHz 中心频率范围内，最大峰值频率为

4 kHz；采用降噪车轮后，车轮辐射总声压级降低 11.9 
dB(A)，在主频段 1.6~5 kHz 的分频降噪量达到 7.8~12.6 

dB(A)，另外在 800 Hz 处的降噪量也达到 12.5 dB(A)。
   

2 车轮辐射噪声试验分析

2.1 试验方案设计

车轮辐射噪声试验应尽量选择在半消声室或消声

室环境下进行。试验前先将单个车轮压装在一截车轴

上，模拟车轴安装状态，并通过弹性支撑使车轮悬挂

于空中，然后在半球测量面上共布置 20 个传声器测点，

如图7所示。首先用力锤分别激励车轮踏面径向和轴向，

通过 LMS Test.lab 测试系统同步采集激励力和声压响

应信号，分析声传递函数；然后用摆球分别在径向和

轴向进行冲击激励，采集所有测点声压响应，分析车

轮辐射声功率级。摆球每次激励时要求处于同一高度，

从而保证一致性和重复性。

     

图 4 车轮声辐射仿真模型

图 5 降噪车轮与普通车轮的噪声频谱对比

图 6 普通车轮 4 kHz 声压级声场云图

图 7 车轮声功率测点分布图
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在半消声室反射平面上方的自由场中进行车轮声

功率级 LW 测试，计算方法为

                   （10）

式中： 为测试半球面表面的平均 A 计权声压级；S2

为半径为 r的测试半球面面积，m2
；S0 为 1 m2

；C1、

C2、C3 为环境修正值。

、C1、C2、C3 计算公式如下：

                              （11）

              （12）

            （13）

                        （14）

式中：NM 为传声器位置数；LPi 为第 i个传声器位置测

得并经背景噪声修正的声压级；ps 为测量时大气压；

ps,0为参考大气压1.01325×105Pa；θ为测量时大气温度；

θ0 为温度 314 K；θ1 为温度 296 K；A0 等于 a(f)•r，其

中 a(f) 根据 ISO 9631-1 确定，r为测试球面半径。

2.2 声传递函数测试分析

在力锤径向激励和轴向激励下，分析车轮声传递

函数。声传递函数表征单位力所能激起的辐射噪声等

级，若传递函数峰值降低越大，表明降噪效果越显著。

降噪车轮与普通车轮的声传递函数对比结果如图 8 所

示。可以看出，普通车轮的辐射噪声能量集中于近 10
个峰值频率处，而传递函数峰值频率代表车轮模态频

率，表明车轮模态被激发进而引起振动和结构噪声。

采用降噪车轮后，对 500 Hz 以上频率段，传递函

数主要峰值降低 1~2 个数量级，原因在于约束阻尼效

应对车轮起到增量阻尼作用并将车轮振动转换为热能

消耗掉，且动力吸振效应将车轮振动能量转移到阻尼

器上，从而抑制车轮振幅，对峰值频率降噪效果尤为

显著。而在第一个峰值频率 280 Hz 处，声传递函数峰

值没有降低，原因在于该频率属于车轮辐板轴向第一

阶模态频率，不在阻尼器安装区域和工作频率内，但

也不在车轮噪声能量集中频率范围内，因而不会影响

整体降噪效果。此外，在噪声能量较小的非峰值频率处，

降噪车轮与普通车轮的传递函数基本重叠，表明该降

噪措施主要在轮模态频率点附近发挥减振降噪作用。

2.3 降噪车轮的降噪效果分析

使用摆球分别对车轮踏面径向和轴向进行激励，

测得 20 个测点声压数据，依据式（10）~ 式（14），

计算得到测量表面平均声压级、声功率级和 1/3 倍频程

频谱，并将降噪车轮噪声与普通车轮噪声进行对比，

计算总降噪量和分频降噪量。从表 1 中可以看出，无

论是在径向还是在轴向激励下，采用降噪车轮后均有

优良的降噪效果，声功率级降低 11 dB(A) 以上。

从图 9 中可以看出，普通车轮在径向激励下的

噪声能量集中在 1.25~10 kHz，最大峰值所在频率为

4 kHz；在轴向激励下的噪声能量集中在 315 Hz~10 kHz，
最大峰值所在频率为 800 Hz 和 3.15 kHz。采用降噪车

轮后，在 800 Hz 及 1.25 kHz 以上频率段有良好的降噪

效果，最高达到 15 dB(A)。而在中低频部分频率点，

存在降噪效果不佳或噪声放大现象，其主要原因是考

虑到 50~630 Hz 中低频噪声峰值低于最大噪声峰值 15 
dB(A) 以上，其能量贡献可以忽略不计，不会影响整体

降噪效果；且由于阻尼器工程设计时受层数、重量和

安装位置限制，需要重点针对车轮辐射噪声能量集中

频段进行设计，使其重点工作在 800 Hz 及以上频率段，

以及工作在需要解决噪声问题的车轮模态频率附近，

以便实现更优的减振降噪效果。此外，50~630 Hz 中低

频噪声主要辐射源是车轮辐板，如需进一步降低该频

带噪声，可通过降低该阻尼器起始设计频率来实现，

也可通过在辐板上安装阻尼器或贴附约束阻尼材料来

实现。

在列车直线行驶工况下，车轮主要受径向激励并

产生滚动噪声。对比摆球径向激励下降噪车轮相比普

通车轮的降噪量仿真与测试结果，如图 10 所示。可以

看出，仿真结果与试验结果的规律和量值基本一致，

平均误差在 1.5 dB(A) 以内，验证了仿真模型及结果可

信；且在 800 Hz、1.6~5 kHz 频段的降噪量达到 8~15 

      表 1 车轮辐射声功率级测试结果       dB(A)

（b）轴向激励

图 8 车轮激励力与声压响应的传递函数

（a）径向激励 

类别

普通车轮

降噪车轮

降噪量

摆球径向激励

115.7
104.2
  11.5

摆球轴向激励

112.1
100.8
  11.3
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dB(A)，说明该降噪车轮有良好降噪效果。

 

3 结语

基于有限元法声学仿真计算和声学试验，针对某

（b）轴向激励

图 9 车轮辐射声压级 1/3 倍频程频谱图

图 10 径向激励下车轮降噪量的仿真与测试对比

型车轮分析其辐射噪声特性，能量主要分布在 800 Hz~
10 kHz 频率段，并集中在若干个与车轮模态相关的峰

值频率处。文章提出一种结合动力吸振和约束阻尼的

车轮降噪方案，并与普通车轮对比，仿真与试验结果

基本吻合，采用降噪车轮后的声功率级降低量达到 11 
dB(A) 以上，说明该降噪方案有良好的降噪效果。
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①借助卫星定位系统采集、建立数字化线路信息。

②运动时，人机界面实时显示经纬度、速度信息，

实时绘制其行驶轨迹。

③根据半径曲率数据及实时速度，计算出主动差

速转向控制信号 Δω的值。

对于一条完整的有轨电车线路，一般有多个弯道

曲线，可借助上述智能平台，经过编程扩充后，按线

路数字化的要求采集、存储曲率半径数据；运行时，

借助存储数据，根据速度实时产生主动差速转向的控

制信号，实现有轨电车的主动差速转向的智能化，降

低噪声、磨耗，实现绿色化运行。
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