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车轨耦合下钢轨复合吸振器的减振方法
∗

邹 钰， 文永蓬， 纪忠辉， 孙 倩
（上海工程技术大学城市轨道交通学院 上海，201620）

摘要 以降低 500~2 000 Hz频率范围内的钢轨垂向振动为目的，建立了包含钢轨复合吸振器的车辆 ⁃轨道垂向耦

合振动模型。对比了耦合模型与轨道模型中各典型位置处的钢轨振动响应，说明了耦合模型的重要性；根据峰值

频率处振动响应与频段内均方根值两个评价指标，指出了单自由度吸振器的局限性，提出了复合吸振器参数设计

的一般步骤；利用振动衰减率对设计路段进行评价，验证了该设计方法的有效性。研究结果表明：考虑车辆影响，

钢轨垂向振动能量峰值会产生偏移，且车速的提高会加剧振动响应；相同总质量下，单自由度吸振器对某一特定频

率减振良好，而在较宽频带内，复合吸振器能达到更好的减振效果；对复合吸振器的参数设计，通过确定主要影响

参数，利用遗传算法进行数值寻优，得到吸振器的最佳设计频率。本工作为钢轨复合吸振器的研究提供了重要的

参考依据。
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引 言

城市轨道交通的发展给社会带来快速便捷的

同时，由轮轨不平顺所带来的振动问题日益加剧，

轮轨相互作用产生的振动成为车辆轨道系统中急

需解决的问题之一［1］。在钢轨轨腰两侧附加弹簧

阻尼，形成钢轨吸振器，是工程上广泛使用的减振

手段［2⁃9］。

近年来，国内外学者对动力吸振器抑制钢轨振

动进行了大量研究。Thompson等［2］提出了一种含

质量块与阻尼的调谐质量阻尼器，安装在钢轨侧面。

文献［3⁃4］对这种结构的钢轨动力吸振器进行了理

论建模以及现场测试，结果表明：吸振器可以良好控

制钢轨的 Pinned⁃pinned振动。蔡小培等［5］现场测试

了轨道等结构的垂向振动响应，并测量了剪切型减

振器安装线路上的钢轨波磨，就减振器钢轨波磨对

加速度振动响应及其减振效果的影响进行了探讨。

文献［6］针对高速有砟轨道建立了轨道⁃吸振器系统

的理论模型，研究并验证了钢轨动力吸振器的吸振

特性，讨论了各项参数对吸振器作用效果的影响。

孙晓静等［7］采用锤击试验测试了安装钢轨阻尼器的

轨道结构动力特性，结果表明：安装钢轨阻尼器可以

优化剪切型减振器轨道结构的频响特性与钢轨的竖

向振动衰减率。刘卫丰等［8］对北京地铁某线路进行

了现场测试，结果表明：安装调频式钢轨减振器，可

以有效提高地铁线路中钢轨的振动衰减率，降低钢

轨垂向振动加速度。金浩等［9］通过建立基于谱单元

法的钢轨元胞模型，研究了采用剪切型减振器钢轨

的垂向振动衰减率，结果表明：通过合理设置质量和

刚度数值，减振器能够大幅度提高其自身工作频率

附近钢轨的垂向振动衰减率，安装减振器的钢轨的

垂向振动衰减率数值相对于未安装减振器时能够提

高 5倍及以上。以上研究都是基于简化轨道模型来

分析钢轨动力吸振器的减振特性，但是，由于钢轨振

动的产生发生在整个车辆系统运行过程中，车辆系

统与轨道系统相互耦合，轨道的不平顺会触发车体

振动，而车体振动向下传递又会加剧轨道的振动，仅

考虑轨道系统的因素无法全面地分析钢轨的振动

特性。

笔者建立了含有钢轨吸振器的车辆 ⁃轨道耦合

模型，研究钢轨的垂向振动响应，指出了车辆 ⁃轨道

耦合模型对钢轨吸振器研究的重要性。比较了 2种
不同结构吸振器的减振效果，提出了适用于车辆⁃轨
道耦合系统下的钢轨复合动力吸振器的设计方法。
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1 含钢轨复合吸振器的车轨耦合振动

模型

基于车轨耦合动力学理论建立的含钢轨复合动

力吸振器的耦合系统简化模型如图 1所示。图中：

车辆结构中各部件均视为刚体；Z c与 φ c分别为车体

的垂向位移和点头角；Z t与 φ t分别为转向架的垂向

位移和点头角；Zw 为轮对的垂向位移；Ks1，Ks2分别

为 1系、2系垂向刚度；Cs1，Cs2分别为 1系、2系垂向

阻尼；Kp，Cp分别为扣件等效刚度、等效阻尼。

轨道结构中，将钢轨视为具有垂向运动自由度

的简支 Euler梁，用 Z r表示钢轨的垂向位移。钢轨

复合动力吸振器离散分布于相邻轨枕间的钢轨中间

位置，每一动力吸振器简化为质量、刚度和阻尼结

构，仅考虑其垂向振动，用 Z d表示吸振器的垂向位

移。其余参数如表 1所示。计算采用车辆为城市轨

道某 A型车，在该模型中，轨道部分为一段长 50 m
的长枕埋入式无砟轨道，钢轨类型为UIC60，计算过

程里钢轨截面惯性矩取值为表 1中数值的 75%，有

效扩展了欧拉梁模型的研究频率范围［6］。

根据梁的弯曲动力学和钢轨的受力情况建立钢

轨的振动微分方程［10］

Er Ir
∂4Zr ( )x，t
∂x4 +Mr

∂2Zr ( )x，t
∂t 2 =-

∑
i= 1

Nr

δ ( x- xi ) Fri ( t) - ∑
k= 1

Nd

δ ( x- xk ) Frk ( )t +

∑
j= 1

4

δ ( x- xwj ) Fwj ( t) （1）

其中：Nr为钢轨上扣件节点总数；xi为第 i个扣件节

点在钢轨上的坐标值；Fri为扣件支点反力；N d为安装

于钢轨两侧的吸振器总数；xk为第 k个吸振器的坐标

值；Frk为吸振器作用于钢轨上的力；xwj为第 j轴轮对

的坐标值；Fwj为车轮和轨道之间的动作用力。

使用模态正交性和狄拉克函数，对式（1）进行降

阶处理。模态正交性可表示为

∫0
Lr

Yrh ( )x Yrn (x) dx= 0 ( h≠ n ) （2）

其中：Yrh (x)，Yrn (x)为钢轨的振型函数，具体表达

式在文献［10］中有详细说明。

狄拉克函数的性质可表示为

∫a
b

δ ( )x- s f (x) dx= f ( s) （3）

钢轨振动微分方程的最终形式为

M rL r
2 q̈ rn ( t) + ∑

i= 1

Nr

C pYrn ( xi ) ∑
h= 1

M

Yrh ( xi ) q̇ rh ( t) +

∑
i= 1

Nr

C dY rn ( xk ) ∑
h= 1

M

Y rh ( xk ) q̇ rh ( t) - ∑
k= 1

Nd

C dYrn ( xk ) Żdk ( t) +

Er Ir
Lr
2 ( nπLr )

4

qrn ( t) + ∑
i= 1

Nr

K pY rn ( xi ) ∑
h= 1

M

Yrh ( xi ) qrh ( t) +

∑
i= 1

Nd

K dY rn ( xk ) ∑
h= 1

M

Y rh ( xk ) q̇ rh ( t) - ∑
k= 1

Nd

K dYrn ( xk )Zdk ( t) =

∑
j= 1

4
Fwj ( )t Yrn ( xwj ) (n= 1~M) （4）

文中使用的钢轨复合动力吸振器是两振子三刚

度结构，如图 2所示。其运动方程［11］可表示为

图 1 含钢轨动力吸振器的车轨振动模型

Fig.1 Vehicle-track vibration model with rail vibration ab⁃
sorbers

表 1 车辆轨道耦合振动模型相关参数

Tab.1 Parameters of vehicle track coupled vibra⁃
tion model

参 数

车体的质量/kg
转向架的质量/kg
轮对的质量/kg
车体的转动惯量/（kg·m2）

转向架的转动惯量/(kg·m2)
1系垂向刚度/(N·m-1)
2系垂向刚度/(N·m-1)
1系垂向阻尼/(N·s·m-1)
2系垂向阻尼/(N·s·m-1)
车辆定距/m
转向架轴距/m
车体总长/m
钢轨弹性模量/(N·m-2)
钢轨单位长度质量/(kg·m-1)
钢轨截面惯量/m4

轨枕间距/m
扣件等效刚度/(N·m-1)
扣件等效阻尼/(N·s·m-1)
轮轨接触刚度/(N·m-1)

符号

Mc

Mt

Mw

Jc
Jt
Ks1

Ks2

Cs1

Cs2

Lb
Lw
L

Er

Mr

Ir
a

Kp

Cp

Kh

数值

3.4×104

2.8×103

1.118×103

1.686×106

1.42×103

3.68×106

1.98×106

6.6×104

6.4×104

15.7
2.5
21.88

2.059×1011

60.64
3.217×10-5

0.56
5×107

7.5×104

6.679×108
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∑
k= 1

Nd

M d1 Z̈ d1- k+ ∑
k= 1

Nd

C d1 Ż d1- k- ∑
k= 1

Nd

C d1Yrn ( xk ) q̇ rn ( t) +

∑
k= 1

Nd

K d1 Z d1- k- ∑
k= 1

Nd

K d1Yrn ( xk ) qrn ( t) +

∑
k= 1

Nd

C d2 ( Ż d1- k- Ż d2- k )+ ∑
k= 1

Nd

K d2 ( Z d1- k- Z d2- k )= 0

（5）

∑
k= 1

Nd

M d2 Z̈ d2- k+ ∑
k= 1

Nd

C d3 Ż d2- k- ∑
k= 1

Nd

C d3Yrn ( xk ) q̇ rn ( t) +

∑
k= 1

Nd

K d3 Z d2- k- ∑
k= 1

Nd

K d3Yrn ( xk ) qrn ( t) +

∑
k= 1

Nd

C d2 ( Ż d2- k- Ż d1- k )+ ∑
k= 1

Nd

K d2 ( Z d2- k- Z d1- k )= 0

（6）
其中：M d1，M d2分别为钢轨吸振器两振子的质量；K d1

和 C d1 为下方振子 I与钢轨之间的刚度和阻尼；K d2

和 C d2为两振子间的刚度和阻尼；K d3和 C d3为上方振

子 II的刚度和阻尼；Zr ( xk，t )第 k个吸振器位置钢轨

的位移；Z dk为单自由度模型中第 k个吸振器的垂向

位移；Z d1- k，Z d2- k分别为双自由度模型中第 k个吸振

器的振子 I和振子 II的垂向位移。

将复合吸振器的两振子合并，变为一振子一刚

度的简单结构，则退化为单自由度吸振器。其运动

方程可表示为

∑
i= 1

Nd

m d Z̈ dk + ∑
k= 1

Nd

C d Ż dk- ∑
k= 1

Nd

C dYrn ( xk ) q̇ rh ( t) +

∑
k= 1

Nd

K d Z dk- ∑
k= 1

Nd

K dY rn ( xk ) q rh ( t) = 0 （7）

其中：M d为钢轨单自由度吸振器的振子质量；K d和

C d为振子与钢轨之间的刚度和阻尼。

车辆系统和轨道系统通过轮轨接触力进行耦

合，其中，第 j轴轮对的轮轨动作用力为

Fwj= Kh ( Zwj ( t )- Z r ( xwj，t )- qj ) （8）
其中：Zwj ( t)为第 j轴车轮的垂向位移；Zr ( xwj，t )为
第 j轴轮轨接触处钢轨的垂向位移；qj为第 j轴处轨

道不平顺度。

根据轮轨接触关系，联立车辆和轨道动力学方

程，得到耦合系统方程组，整理后进行傅里叶变换

(-ω2M + jωC+ K ) Z (ω )= Kfq (ω) （9）
其中：M，C和 K分别为系统的质量、阻尼和刚度矩

阵；Z (ω )为系统的输出矩阵；q (ω )为车辆各轮对的

输入矩阵。

车辆运行过程中，速度向右为正方向，从右往左

分别为第 I，II，III，IV轴轮对。其中，第 II，III，IV轴

轮对与第 I轴轮对的不平顺激励存在时滞关系，表

示为

q (ω )= Qq1 (ω) （10）
其中：Q为各轮对相对于第 I轴轮对的时滞矩阵，

Q=[ 1 e-jωT2 e-jωT3 e-jωT4 ]T；T 2 = Lw V；T 3 =
L b V；T 4 =( Lw +L b ) V；V为列车的行驶速度。

在车辆轨道耦合模型中，加速度功率谱用于分

析钢轨的垂向振动响应特性，将轨道不平顺激励作

为输入，通过频响函数，输出钢轨垂向加速度功率谱

密度，具体表示为

GZ̈i
(ω) = |H (ω) | 2

Z̈ i- q1
Gq1 (ω) （11）

其中：GZ̈i
(ω)为钢轨加速度响应量 Z̈ i 的功率谱密

度；H (ω)
Z̈ i- q1

为钢轨的频率响应特性函数；Gq1 (ω)

为轨道不平顺激励 q1 (ω )的加速度功率谱密度。

对钢轨输入轨道不平顺激励 q1 (ω )，输出加速

度 Z̈ i，就是其频率响应特性函数，可表示为

H ( )ω
Z̈i- q1

=-ω2q1 ( )ω -1
Zi ( )ω =-

ω2q1 ( )ω -1 (-ω2M + jωC+ K )-1QK f=-
ω2 [ h1 ( )ω ⋯h10+M ( )ω ]T （12）

其中：h11 (w)⋯h10+M (w)为钢轨各模态的位移频率

响应函数。

2 钢轨 Pinned ⁃ pinned 振动与减振

指标

在轨道结构中，钢轨通常安装在等间距的离散

轨枕上方，车辆通过给钢轨带来激励后，沿轨道方向

产生纵向波，驻波节点位于轨枕支撑处，钢轨振型像

是“钉”（pinned）在轨枕处，因此称为钢轨 Pinned ⁃
pinned振动，以下简称为钢轨振动。TWINS轮轨噪

声 预 测 软 件 以 及 有 关 测 试 结 果 表 明 ，在 500~
1 500 Hz频率范围内，轮轨滚动噪声的大部分能量

由钢轨辐射噪声组成，由钢轨的一阶钢轨振动引发

图 2 钢轨复合动力吸振器结构

Fig.2 Rail composite dynamic vibration absorber structure
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的噪声峰值就在此频段范围内［12］。

一阶钢轨振动频率 fpp 的数值与钢轨类型和轨

枕间距直接相关［13］，具体可表示为

fpp =
π
2a2

E r I r
M r

（13）

代入表 1中数值，可得 fpp ≈ 1 433 Hz。
以某城市轨道交通线路为研究对象，轨道不平

顺输入采用美国六级谱，研究钢轨的垂向振动响

应。该文中同时含有车辆系统和轨道系统的模型称

为车轨耦合模型，将车辆系统各部件参数退化后的

模型则称为轨道模型。由于该文参数的一阶钢轨振

动频率接近 1 500 Hz，将研究频带适当加宽至 2 000
Hz。在车辆运行速度为 80 km/h时，比较 2种模型

中钢轨垂向振动响应，如图 3所示。

图 3（a）为耦合模型中钢轨各典型位置处的垂

向加速度谱的比较，由图 3（a）可知：在 3个典型位置

中，轮对处的垂向振动响应最大，其次为 50 m钢轨

中点处的振动响应，第 20根钢轨处的振动响应最

小，并且 3者均在 1 400~1 500 Hz频率范围之间形

成了一阶钢轨振动峰值，与式（13）的计算结果基本

一致。图 3（b）为轨道模型中钢轨各典型位置处垂

向加速度谱，其曲线规律与图 3（a）类似，但是每条

曲线都存在差别。在整个频段内，轨道模型中的钢

轨各典型位置处振动响应皆小于车轨耦合模型中的

响 应 ，且 轨 道 模 型 中 的 一 阶 钢 轨 振 动 频 率 约 为

1 420 Hz，即两种模型在数值的体现上存在偏差。

这是因为耦合模型中车辆系统的垂向振动加剧了钢

轨的振动响应，并且使其振动能量峰值产生一定的

转移。在钢轨的各个位置处，两模型中钢轨的垂向

振动均存在较大差异。因此，仅仅分析轨道系统无

法准确地解决问题，对钢轨的垂向振动研究，需要在

车轨耦合模型中进行。

图 4为车轨耦合模型中不同速度下加速度功率

谱密度对应的峰值频率分布图。由图 4可知：当车

辆运行速度约为 8 km/h时，钢轨一阶钢轨振动频率

出现最小值 1 432 Hz，车辆运行速度约为 61 km/h
时出现最大值 1 443 Hz，在 0~80 km/h速度区间内，

钢轨垂向加速度功率谱密度所对应的峰值频率在

1 432~1 443 Hz范围内波动。这是因为在车轨耦合

模型中，车速的改变会影响轨道不平顺激励的时滞

反应，进而影响钢轨的频响函数，最终导致峰值频率

的变化。

选择 5个典型速度，对比 500~2 000 Hz频段范

围内钢轨的垂向加速度功率谱，如图 5（a）所示。由

图 5（a）可知：速度为 10 km/h时，加速度功率谱曲线

数值最小，随着速度的提升，功率谱曲线逐渐上移，

速度为 80 km/h时，加速度功率谱曲线数值最大。

在 0~80 km/h速度范围内，以 0.5 km/h为间隔遍

历，得到加速度功率谱均方根值变化曲线，如图 5
（b）所示。由图 5（b）可知：随着车速的提升，钢轨的

图 4 不同速度下加速度功率谱峰值频率分布

Fig.4 Distribution of peak frequency of acceleration power
spectrum at different speeds

图 3 两种模型下钢轨各典型位置处垂向振动响应

Fig.3 Vertical vibration response at typical positions of rails
under two models
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垂向加速度功率谱曲线的最大值呈现出上升趋势，

即高速度区间内的钢轨振动响应普遍大于低速度区

间内的响应，这是因为速度的提升会增加轮轨之间

的作用力，导致钢轨振动的加剧，这在文献［14］中也

有相关描述。所以，在研究钢轨吸振器时，充分考虑

车速的影响并根据实际情况合理设计吸振器参数是

十分重要的。

一般来说，通常有以下 2种指标来评价吸振器

的减振效果：动力放大因子和减振系数。其中，动力

放大因子用于评价目标频率处的减振效果，减振系

数则是用于评价有效减振的频率范围。文中将动力

放大因子体现为坐标图上峰值频率处的减振倍数，

将减振系数体现为整个频段内的纵坐标均方根值的

减小情况，即钢轨垂向加速度功率谱均方根值 G rms，

于是有

G rms = ∫ fa
fb
G Z̈i
( f ) df （14）

其中：GZ̈i
( f )为加速度响应量 Z̈ i的功率谱密度；fa，fb

为积分频率段上下限。

3 单自由度吸振器的不足

在钢轨⁃吸振器耦合系统中，将钢轨视作主振动

系统，当附加吸振器的固有频率为最佳设计频率时，

便能获得较好的减振效果。作为附加设备，吸振器

的质量应控制在一定范围之内［1］，考虑经济性及加

工难易程度，在以下研究中，将钢轨吸振器的质量比

确定为 0.2。
由上文可知，钢轨一阶钢轨振动频率为主要目

标频率，以 80 km/h速度为例，遍历峰值频率附近频

段，得到设计频率与钢轨振动频段 500~2 000 Hz内
钢 轨 垂 向 加 速 度 均 方 根 值 的 关 系 曲 线 ，如 图 6
所示。

由图 6可知：在钢轨一阶 Pinned⁃pinned振动峰

值频率附近，随着单自由度吸振器设计频率数值的

递增，钢轨垂向加速度功率谱均方根值呈现先减后

增的变化规律，当设计频率取 1 155 Hz时，均方根值

最小，即在整个频段内能够达到最好的减振效果。

应用单自由度吸振器最佳设计频率 1 155 Hz，
观察 500~2 000 Hz频率范围内钢轨中点垂向加速

度谱曲线变化情况，如图 7所示。

由图 7可知：在中频段内，钢轨加速度功率谱数

值曲线没有明显降低的趋势，尤其是在 500~700 Hz
频段内出现了较为明显的增振现象，其中 520 Hz处
功率谱值增大 8倍，在数值上无法忽略，且在 600 Hz
处形成了新的振动峰值。在高频段内，单自由度吸

振器达到了较好的减振效果，尤其是在一阶钢轨振

动频率 1 440 Hz处及附近，对数坐标下的加速度功

率谱数值降低了 104倍，振动得到了较好的抑制。因

为单自由度吸振器将减振频率固定为某一特定值，

在这一频率值及附近，吸振器较好地吸收了主振动

图 6 加速度谱均方根值与吸振器设计频率的关系曲线

Fig.6 Relationship between the RMS value of the accelera⁃
tion spectrum and the designed frequency of the vibra⁃
tion absorber

图 5 车速对钢轨垂向振动的影响

Fig.5 Influence of vehicle speed on vertical vibration of rails
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系统的能量，但在较宽的频带范围内，无法达到宽频

减振的目的，即使是最优设计也无法避免增振现象

的产生。

综上，对于中、高两个频段的减振，含有一个目

标频率的单自由度吸振器无法达到宽频减振的效

果，可以通过增加振子数量以增加目标频率，从而实

现较宽频率范围内的减振。因此，文中采用含 2个
振子的复合吸振器来解决宽频减振问题。

4 复合吸振器的参数设计

4.1 吸振器的参数设计方法

根据前文中对钢轨垂向振动响应的分析，将复

合吸振器的两个目标减振频段确定为钢轨一阶钢轨

振动峰值频率所在的高频段和易增振的中频段。

不考虑阻尼的影响，对复合吸振器的结构的二

自由度固有频率求解，有

|
|
||

|
|
|| K d1 + K d2 -M d1ω2 -K d2

-K d2 K d3 + K d2 -M d2ω2
= 0 （15）

其中：ω= 2πfd，fd为吸振器振子的固有频率。

由式（15）可知，复合吸振器两振子的固有频率

由质量、刚度决定，其数值对固有频率以及减振效果

存在影响，K d1主要影响较大的频率 fd2，K d2主要影响

较小的调谐频率 fd1［6］。文中将复合吸振器振子的质

量固定，两振子的总质量与单自由度吸振器质量相

等，即质量比为 0.2，令下层振子质量M d1为 2.3 kg，
上层振子质量M d2为 4.5 kg。

式（15）中 ，M d1 与 M d2 为 定 值 ，又 有

K d3 = K d2/4，经化简可得 fd与K d1，K d2之间的关系

fd1，2 2=( AK d1+BK d2 )∓ ( )AK d1-BK d2
2
+CK d1K d2

（16）
其中：A，B和 C可用M d1和M d2表示。

由式（16）可知，对复合吸振器最佳设计频率的选

取，就是对其刚度K d1与K d2数值的选取，因此，可以通

过对刚度数值的寻优得到理想的吸振器设计频率。

利用遗传算法对吸振器的最佳设计频率进行多

目标寻优，以 2个振子的设计刚度为变量，以中频段

和高频段内的钢轨中点处加速度谱均方根值 G rms1，

G rms2 数值最小为寻优目标。设定种群大小为 100，
迭代次数为 200。

200代进化之后，依据不增振原则，得到一组最

优解，计算得到吸振器的两个最佳设计频率分别为

610和 1 855 Hz，减振前后各频段均方根值对比如表

2所示。由表 2可知：在钢轨轨腰处安装复合吸振器

后，中频段均方根 G rms 1 减少了 48.8%，高频段均方

根 G rms2 减少了 89.0%。在保证高频段有效减振的

同时，对中频段的减振效果也比较可观。

图 8为安装复合吸振器前后钢轨中点处垂向加

速度功率谱对比图。由图 8可知：在中频段内，复合

吸振器基本做到了整体减振效果，520 Hz处的略微

增振现象与单自由度吸振器相比，也已有所缓解。

而在高频段范围内，复合吸振器仍然能保持较好的

减 振 效 果 ，其 中 在 钢 轨 一 阶 钢 轨 振 动 峰 值 频 率

1 440 Hz处，对数坐标下的加速度功率谱数值降低

了 104倍，振子质量的分开并没有对高频段的减振造

成影响。这是由于复合吸振器含有 2个固有频率，

拓宽了减振频带，在更宽范围内达到了平稳减振效

图 8 复合吸振器效果对比图

Fig.8 Comparison of the effects of composite absorbers

图 7 单自由度吸振器的减振性能

Fig.7 Vibration reduction performance of single-degree free⁃
dom vibration absorber

表 2 复合吸振器减振效果对比

Tab.2 Comparison of damping effects of composite
vibration absorbers

寻 优 目 标

无吸振器

复合吸振器

减振效果/%

中频段G rms1/
( m2 ⋅ s-3 )
0.190 2
0.097 4
48.8

高频段G rms2/
( m2 ⋅ s-3 )
1.535 3
0.169 7
89.0
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果，较好地避免了单自由度吸振器在中频段内引起

的增振现象。

综上，车轨耦合模型中钢轨复合吸振器参数设

计的步骤如下：

1）分析耦合模型中的钢轨垂向振动响应，确定

目标减振频段为一阶钢轨振动峰值频率所在的高频

段和易增振的中频段；

2）对复合吸振器二自由度固有频率求解，得到

吸振器各个参数与设计频率之间的表达式，根据各

项参数对减振效果的影响程度，确定主要影响参数

为刚度K d1和K d2；

3）以频段内综合减振最佳为目标，利用遗传算

法对主要影响参数的取值进行寻优，进而得到吸振

器的两个最佳设计频率。

4.2 复合吸振器的优越性

载客量变化较大是城市轨道交通车辆的又一显

著特点，轨道车辆的客流量在市中心区域往往较大，

车辆大部分时间都处于满载甚至超载工况，而在郊

区地带，除去上下班高峰，客流量一般维持在中等及

以下工况。车辆载重的不同导致轮轨间动作用力的

差异，进而影响钢轨的振动响应，所以需要针对线路

载重情况设计具体的钢轨吸振器，达到针对性高效

性的减振效果。利用上述步骤，在空载和重载工况

下，对车轨耦合模型中的钢轨分别设计最佳频率的

单自由度吸振器和复合吸振器，比较两种吸振器在

中、高两频段内的钢轨中点垂向加速度谱均方根值，

如表 3所示。

由表 3可知：未安装吸振器时，空载工况下均方

根值较重载工况下数值较小。在空载工况下，单自

由 度 吸 振 器 在 中 、高 频 段 内 的 减 振 效 果 分 别 为

22.6%，90.3%；复合吸振器的减振效果为 48.8%，

89.0%，中频段内减振效果有了大幅度增加，高频段

内减振效果基本等同。在重载工况下，单自由度吸

振器的减振效果分别为 21.5%，89.2%；复合吸振器

的减振效果为 47.3%，86.6%，复合吸振器的安装基

本没有降低高频段的减振效果，同时还大幅度提高

了中频段的减振效果。而在一阶钢轨振动峰值频率

处，对数坐标下的加速度功率谱数值在两类吸振器

的作用下都下降 104倍，减振效果相差不大。

无论空载还是重载，在一阶钢轨振动峰值频率处

两类吸振器的效果基本等同，而在 500~2 000 Hz频
段范围内，复合吸振器具有更好的减振效果。这是由

于复合吸振器将振子分成两部分，形成两个固有频

率，兼顾了两个频段，达到了宽频减振的效果。总的

来说，对于较宽频率范围内的钢轨振动响应控制，在

总质量相同的情况下应采用复合吸振器，合理设置振

子相关参数，使其能达到宽频减振的效果。

5 验 证

目前，国内外学者通常用衰减率来体现振动沿

钢轨衰减的能力［3⁃4］，在一段频率范围内，衰减率的

数值越大，则钢轨的振动响应越小，即钢轨吸振器的

减振效果越明显。笔者采用振动衰减率对钢轨复合

吸振器的减振性能进行验证。

钢轨振动衰减率可通过位移响应求解，表示为

r=
20lg || Zr ( X 1 ) Zr ( X 2 )

ΔX （17）

其中：Zr ( X 1 )为激励点处钢轨垂向位移；Zr ( X 2 )为
考 察 点 处 钢 轨 垂 向 位 移 ；ΔX 为 X 1 与 X 2 之 间 的

距离。

城市轨道车辆的运行速度受限于客流量、站间

距和地形条件等诸多因素，并且存在频繁的启动、加

速、制动过程［15⁃16］，可以根据线路上车辆运行最大概

率的速度对其进行划分。介绍如下：路段 1为低速

路段，特点是弯道多，站间距小，运行最大概率的速

度为 30 km/h；路段 2为中速路段，特点是站间距较

小，运行最大概率的速度为 50 km/h；路段 3为中高

速路段，特点是站间距较大，运行最大概率的速度为

60 km/h；路段 4为高速路段，特点是线路平坦，站间

距大，运行最大概率的速度为 80 km/h。
对 4条路段针对性设计复合吸振器，利用振动衰

减率对复合吸振器的减振性能进行验证，以轮轨接

触点作为激励点，钢轨中点作为考察点，得到 4条路

段在 500~2 000 Hz频率内的衰减率，如图 9所示。

由图 9可知：在低速路段中，当未安装吸振器

时，钢轨的振动衰减率数值曲线呈先减小再增大的

趋势，数值曲线较为圆滑，安装复合吸振器后，钢轨

振动衰减率数值曲线整体上移，整个 500~2 000 Hz

表 3 两种吸振器效果对比

Tab.3 Comparison of the effects of two types of
dynamic vibration absorbers

工 况

空载

重载

条 件

无吸振器

单自由度吸振器

复合吸振器

无吸振器

单自由度吸振器

复合吸振器

中频段G rms1/
( m2 ⋅ s-3 )
0.190 2
0.147 2
0.097 4
0.208 7
0.163 9
0.109 9

高频段G rms2/
( m2 ⋅ s-3 )
1.535 3
0.148 4
0.169 7
1.543 3
0.167 3
0.206 6
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频段内实现了完全减振，尤其是钢轨一阶钢轨振动 峰值频率处减振效果最为明显。而在中速路段中，

安装复合吸振器后，只在 1 000 Hz附近个别频率处

有略微增振，整个频段内基本实现了较好的减振效

果，尤其是一阶钢轨振动频率处，衰减率数值上升程

度最大。中高速路段内钢轨振动衰减率的变化趋势

与前两个路段类似，但是频率对衰减率的影响有所

不同，呈一段一段聚集的效果，安装复合吸振器后，

整个频段内基本无增振现象，钢轨振动衰减率整体

呈现上移趋势，整体效果良好。高速路段内钢轨垂

向振动衰减率数值曲线更为圆润，安装复合吸振器

后，钢轨振动衰减率也呈上移现象，只在 500 Hz附
近有些许增振，基本不影响整体的减振效果。因此，

可以说在 500~2 000 Hz频率范围内，钢轨的振动衰

减率数值都是先减小再增大，在一阶钢轨振动频率

处达到最低点，即此频率处振动沿钢轨衰减的能力

最弱，振动最剧烈。此现象与图 3相呼应，钢轨垂向

振动响应在 500~2 000 Hz频段内表现为先增大后

减小，在一阶钢轨振动频率处达到峰值。

综上，在这 4条不同速度的路段情况下，安装复

合动力吸振器之后，在整个频段内，钢轨振动衰减率

数值都相应增大，尤其钢轨的一阶钢轨振动频率处

增大最为显著，即振动沿钢轨衰减的能力得到了增

强，有了十分明显的减振效果，证明了在钢轨上安装

复合吸振器具有较大的可行性。所以，对于较宽频

段内钢轨垂向振动响应的控制，复合吸振器能够起

到良好的减振效果。

6 结 论

1）对钢轨吸振器的研究，应充分考虑车辆系统

在车轨耦合模型中的作用。耦合模型中车辆系统的

垂向振动不仅会加剧钢轨的振动响应，并且会使一

阶钢轨振动能量峰值产生一定的转移。车速的改变

也会影响轨道不平顺激励的时滞反应，进而影响钢

轨的振动响应，最终导致峰值频率的变化。

2）复合吸振器宽频减振的效果优于单自由度

吸振器。单自由度吸振器减振能量集中在某一特定

频率，这一频率处的减振效果最大可达到 90.3%；等

质量条件下，复合吸振器通过将振子质量分开，使减

振能量得以分布在较宽范围内，保证高频段有效减

振的同时，对中频段的增振抑制效果较为明显，中频

段最大能达到 48.8%的减振效果，高频段内最大能

达到 89.0%的减振效果。结合安装可行性分析，在

钢轨上安装复合动力吸振器较为适宜。

3）对于复合吸振器的参数设计，可以通过分析

耦合模型中主振动系统的响应特性，先确定其目标

图 9 减振前后振动衰减率对比

Fig.9 Comparison of vibration decay rate between optimized
and pre-optimized rails
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减振频段；其次根据吸振器各项参数对减振效果的

影响，确定主要影响参数；最后对主要影响参数的取

值进行寻优，得到吸振器的最佳减振频率。
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