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摘要 针对轨道车辆车体各位置振动情况差异明显特点，以及刚性频段、弹性频段的减振存在宽频减振需求，建立

了含多吸振器的弹性车体模型，提出了评价轨道车辆多吸振器减振指标。探讨了单吸振器在抑制车体垂向振动时

存在的局限性，提出了基于轨道车辆弹性车体模型的多吸振器设计步骤，形成了能够同时抑制弹性振动与刚性振动

的多吸振器设计方法，明确了多吸振器的优越性，并利用 Sperling平稳性指标对多吸振器减振效果进行验证。结果

表明：综合多频段、全车长的轨道车辆多吸振器减振指标能够有效地评价车体吸振器的减振效果；相比单吸振器，多

吸振器能同时兼顾刚性频段和弹性频段，而且分散质量分布，对车下空闲体积要求更小，具有更好的优越性。该工

作对抑制城市轨道车辆的垂向振动、提高车辆乘坐舒适性有一定参考价值。
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引 言

近年来，城市轨道交通快速发展，车体轻量化设

计成为一个趋势，但车体的轻量化直接降低了车身

刚度，导致车辆振动加剧，影响了车辆的运行平稳性

和乘客的乘坐舒适性［1］。动力吸振器能有效吸收车

体振动的能量，结构简单且易于安装，已成为提高车

辆运行平稳性的有效手段之一。

目前，国内外学者对轨道车辆弹性车体的振动分

析与抑制做了大量研究。曾京等［1⁃2］考虑车体的弹性，

将车体看作欧拉梁，建立车辆垂向振动的数学模型，

为分析轨道车辆车体的垂向振动响应提供了理论依

据。王珊珊等［3］在保证车辆动力学参数相同的前提

下，对比分析刚性和弹性车体模型及其在振动加速度

等方面的特征，结果表明弹性作用对车体振动有重要

的影响。刚柔耦合车辆模型的建立，能够更准确地反

映轨道车辆行驶中的实际情况。诸多学者基于上述

垂向动力学模型，利用附加在车体下方的动力吸振

器，来降低轨道车辆车体的振动。文永蓬等［4］研究了

适用于车轨耦合条件下车体单个被动式吸振器的优

化，有效抑制了车体的刚性振动。文献［5⁃8］在包含结

构阻尼的刚柔耦合模型基础上，提出安装单个被动式

吸振器，通过吸振器质量、位置等参数的合理优化设

计，可以有效抑制车体的弹性振动。对轨道车辆的振

动控制大都是基于单个被动式吸振器，其只有一个振

子，减振的目标频率单一，导致减振频带较窄，单个被

动式吸振器不能满足宽频减振需求。文献［9⁃10］提出

适用于车体宽频减振的半主动式磁流变吸振器的设

计方法，并对具体结构的实施方式进行探讨。Akiya⁃
ma等［11］在转向架之间安装的主动式动力吸振器，对降

低车体的弯曲振动效果显著，并且车辆的运行品质得

以提升。以上研究大都是利用单个吸振器对车体进

行减振，即使将单个被动式化为主动式，实现了宽频

减振的效果［12］，也无法规避其结构复杂、价格昂贵、实

施困难等问题，更忽略了车体多个位置振动剧烈的特

点，亟需一种兼顾城轨车辆考虑车体弹性的多频段、

多位置的宽频减振方法。

为此，笔者建立含多吸振器的考虑车体弹性的

垂向振动模型，从全车长、多频段的角度分析车体的

垂向振动，提出综合评价多吸振器抑振效果的评价

指标。基于此指标考虑吸振器的参数、位置，从而形

成车体多吸振器的设计方法，实现对车体垂向振动

的良好抑制效果。
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1 含多吸振器考虑车体弹性的垂向振

动模型

含多吸振器考虑车体弹性的垂向振动模型如

图 1 所 示 ，包 含 轮 对 、转 向 架 、车 体 以 及 多 吸 振

器等。

轨道不平顺激励的输入引起轮对的垂向振动位

移分别用 zw1，zw2，zw3和 zw4表示；轮对垂向振动经一

系弹簧传递至前后转向架，zb1，zb2，θb1 和 θb2 分别为

转向架的浮沉振动位移和转头角；转向架振动经二

系弹簧传递至车体，考虑车体的弹性，将车体等效为

弹性均质等截面欧拉梁，则 z ( x，t )为车体包含刚

性、弹性振动的总位移，zc和 θc分别为车体的浮沉位

移和转头角；车体振动能量经吸振器吸收后，转换为

吸振器垂向位移 zdj ( j= 1，2，⋅ ⋅ ⋅，Nd )。其余参数如

表 1所示，其中：ρ为车体密度；A为横截面积；E为

弹性模量；I为截面惯性矩；μ为内滞阻尼系数。

车体弹性振动方程为

EI
∂4 z ( x，t )
∂x4 + μI

∂5 z ( x，t )
∂t∂x4 + ρA

∂2 z ( x，t )
∂t 2 =

∑
i= 1

2

Fsiδ ( x- xi )+ ∑
j= 1

Nd

Fdj （1）

其中：Fsi ( i= 1，2 )分别为第 1、第 2转向架的二系悬

挂作用在弹性车体上的力；Fdj ( j= 1，2，⋅ ⋅ ⋅，Nd )为
车下吸振器作用在弹性车体上的力。

Fsi=-ks ( z ( xi，t )- zbi )- cs ( ż ( xi，t )- żbi ) （2）
Fdj=-kdj ( z ( xj+ 2，t )- zdj )- cdj ( ż ( xj+ 2，t )- żdj )

（3）
通过分离变量法将偏微分方程化简为单变量的

常微分方程。车体的垂向振动位移为 z (x，t)，包含

车体的刚体浮沉运动振型 Y 1 ( x )= 1，刚体点头运

动 振 型 Y 2 ( x )= L 2 - x 以 及 弹 性 振 型 函 数

Yi ( x )。
利用自由边界欧拉梁的弹性振型，代替车辆的

弹性振型，车体的位移可由车体的浮沉、点头以及自

由边界欧拉梁弹性振动叠加，有

z ( x，t )= zc ( t )+( L 2 - x )θc ( t )+ ∑
i= 3

N

Yi ( x ) qi ( t )

（4）
设车体为弹性悬挂上的自由梁，可以确定车体

的弹性振型，并利用振型的正交性和Dirac函数的性

质，得到车体弹性振动方程

Mc [ q̈ i ( t )+ 2ξiωi q̇ i ( t )+ ω2qi ( t ) ]= Yi ( x 1 ) Fs1 +

Yi ( x2 ) Fs2 + ∑
j= 1

Nd

Yi ( xj+ 2 ) Fdj （5）

其中：ξi 和 ωi 分别为第 i阶车体的阻尼比和自振

频率。

车体的浮沉运动方程为

Mc z̈c ( t )= ∑
i= 1

2

Fsi + ∑
j= 1

Nd

Fdj （6）

车体的点头运动方程为

Ic θ̈ c ( t )= ∑
i= 1

2

Fsi ( L 2 - xi )+ ∑
j= 1

Nd

( xj+ 2 ) Fdj （7）

吸振器的运动方程为

Md z̈dj= Fdj ( j= 1，2，⋅ ⋅ ⋅，Nd ) （8）
车辆系统其余部件的运动方程可同理推出，综

合车辆系统各部件的运动方程得到整个车辆系统的

统一表达形式，最终得到含吸振器的系统动力学方

图 1 含多吸振器考虑车体弹性的垂向振动模型

Fig.1 Vertical vibration model with multi-vibrator consider⁃
ing car body elasticity

表 1 含多吸振器考虑车体弹性的振动模型参数

Tab.1 Parameters of a model with multi⁃vibrator
considering car body elasticity

参数

Mc/kg
Mt/kg
Mw/kg
EI/ (kN·m2)
ρA/ (t·m-1)
Jc/ (kg·m2)
Jt/(kg·m2)
kp/(N·m-1)
ks/( N·m-1)
cp/ (N·s·m-1)
cs/ (N·s·m-1)
Lb/m
Lw/m
L/m

数值

3.9×104

2 600
1 118.5
3.21×106

1.78
1.911×106

1 930
2.4×106

7×105

5×104

1.3×105

7.85
1.25
21.88

含义

车体质量

单个构架质量

单个轮对质量

车体截面等效抗弯刚度

车体单位长度等效质量

车体转动惯量

单个构架转动惯量

一系垂向刚度

二系垂向刚度

一系垂向阻尼

二系垂向阻尼

车辆定距之半

转向架轴距之半

车身总长
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程矩阵，如式（9）所示

MZ̈+ CŻ+ KZ= F （9）
其中：M，C和 K为包含吸振器的车辆系统的质量、

阻尼和刚度矩阵；Z，F为系统的输出阵、输入阵。

将式（9）两边同时进行傅里叶变换，并考虑轮对

间的时滞关系，h q (ω )为时滞矩阵，K h 和 C h 为轮轨

接触刚度和阻尼矩阵，车辆的加速度频率响应特性

函数Ha (ω )为
Ha (ω )= ((-ω2M + iωC+ K )-1 ( K h+

iωC h )h q (ω ) ) (-ω2 ) （10）
在轨道不平顺激励下，加速度功率谱密度的表

示为

GZ̈ (ω) = |H a (ω) | 2Gq1 (ω) （11）
其中：Gq1 (ω)为轨道不平顺激励 q1 (ω )的加速度功

率谱密度；GZ̈ (ω)为响应量 Z̈的功率谱密度。

由式（11）可知，轨道不平顺激励频率引发弹

性车体多阶固有振型振动，体现为车体振动有较

宽的振动频带以及多个共振峰值。通过安装多吸

振器，可以同时抑制车体多个频率的振动。当吸

振器的个数为 j时，总的质量比保持不变，其中一

个吸振器与弹性车体主振动系统的质量比 μj=
Mdj Mc。

依据最优同调 γj= ωdj ωc = 1 (1+ μj )，得
kdj= μj Mc ( 2πfcj )2 ( 1 ( 1+ μj ) )2 （12）

依据最优阻尼比 ζj= cdj cc =
3μj

8( 1+ μj )3
，得

cdj= 2μj Mc2πfcj
3μj

8( 1+ μj )3
（13）

各吸振器与车体的质量比 μj以及吸振器减振的

目标频率 fcj决定吸振器的刚度 kdj和阻尼 cdj。当吸

振器个数 j= 1，2，⋅ ⋅ ⋅，Nd，吸振器系统对车体的影响

规律是不变的，吸振器系统的参数改变对车体振动

能量的传递特性的影响如图 2所示。

2 吸振器减振指标的确立

将考虑车体弹性的模型称为弹性车体模型，该

模型包含多阶振型的共同作用。令城市轨道车辆的

运行速度为构造速度 80 km/h，在轨道不平顺的随

机激励下，对比典型位置处的加速度功率谱，如图 3
所示。

由图 3可知，车体的振动分为刚性振动和弹性

振动。在刚性主振区，车体转向架和中部分别在

1.07 和 1.3 Hz处形成振动峰值，且转向架处的振动

峰值是中部的 1.7倍；而在弹性主振区，车体转向架

和中部的振动峰值分别出现在 9.9 和 9.85 Hz处，且

车体中部的振动峰值是转向架处的 3.5倍。由此可

见，车体典型位置处的振动情形差别较大，不同位置

处的振动峰值频率与功率谱密度都发生了偏移。这

是因为在构造速度下轨道不平顺的随机激励引发了

弹性车体多阶振型共同振动［13］，并且使车体各主振

区的振型产生一定的耦合，导致峰值频率偏移。因

此，在研究车体振动情况时，仅仅考虑车体单个位置

的振动无法全面反映问题，需要对车体全车长的振

动情况进行分析。图 4为弹性车体在构造速度为

80 km/h下，全车所有位置的加速度功率谱变化

情况。

由图 4可知，车体振动的加速度功率谱与频率

及车体位置成复杂的函数关系。从 0~4 Hz的刚性

主振区看，刚性振动峰值随观察点从 0到 21.88 m先

减小后增大，但总体变化趋势较为平缓，因为车体中

部的刚性振动只有浮沉没有点头，所以中部刚性振

动稍小于端部；然而在 4~15 Hz的弹性主振区，弹

性振动峰值随观察点从 0到 21.88 m，呈现一个W
图 2 吸振器个数变化对车体振动的影响过程

Fig.2 Influence of the number of vibration absorbers

图 3 车体典型位置处的加速度功率谱

Fig.3 Acceleration power spectrum at typical position of ve⁃
hicle body
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形，在车体的前、后转向架处 18.79 和 3.09 m左右，

弹性振动达到最小，但在车体的两端部和中部达到

振动极值。这是因为轨道不平顺的外界激励引起了

车体多个自振频率的振动响应，并且多个振型进行

叠加，在几个振型的叠加区域内，车体任何一个位置

的质点同时参与这几个振型的运动，其振动位移是

几个振型引起位移的矢量和，振动的位移可能相互

消减也可能相互叠加。

综上，车体不同位置的振动加速度功率谱差别

较大，车体中部和端部相比其他位置的振动剧烈，所

以在研究车体吸振器抑制车体振动时，考虑安装位

置的影响是必不可少的。

针对各位置振动情况差异明显的特点，以及刚

性频段、弹性频段存在宽频减振的需求，为分析吸振

器在较宽的振动频带以及全车长上的综合减振的情

况，笔者提出轨道车辆多吸振器减振指标，介绍

如下。

在轨道不平顺的随机激励下，不含吸振器的车

体在某观察点位置 l的加速度功率谱为 GZ̈l
(ω)，为

了更直观了解车体此观察点 l处两个振动频带的振

动情况，将车体 0~15 Hz振动频带划分为 1 500个
相等的单位长度，0~400代表刚性振动频带，400~
1 500代表弹性振动频带，利用矩形公式对各频带的

加速度功率谱累加，则观察点 l处刚性频段 0~4 Hz
振动面积能量为

SRl= ∑
i= 1

400

GZ̈l
(ωi 100) Δf （14）

弹性频段 4~15 Hz振动面积能量为

SEl= ∑
i= 401

1500

GZ̈l
(ωi 100) Δf （15）

其中：GZ̈l
(ωi 100)为在车体 l处振动频率为 i 100 Hz

时振动加速度功率谱值；Δf = 0.01 Hz。
车体全车长的刚性振动体积能量 RVOLno⁃dva为

RVOLno⁃dva = SR0 + ⋅⋅ ⋅SRl+⋅⋅⋅+SRL （16）
车体全车长的弹性振动体积能量 EVOLno⁃dva为
EVOLno⁃dva = SE0 + ⋅⋅ ⋅SEl+⋅⋅⋅+SEL （17）

于是，车体全车长的综合振动体积能量为

VOLno⁃dva = RVOLno⁃dva + EVOLno⁃dva （18）
同理，当附加单个吸振器时，车体全车长综合振

动体积能量为

VOLdva1 = RVOLdva1 + EVOLdva1 （19）
其中：下标 dva1表示为弹性车体包含 1个吸振器。

以此类推，当吸振器的数目为 2时，车体全车长

综合振动体积能量表示为VOLdva2，当吸振器数目为

多 个 ，车 体 全 车 长 综 合 振 动 体 积 能 量 表 示

为VOLdvaNd。
定义无量纲数 ΔVOLNd 为轨道车辆多吸振器减

振指标，则

ΔVOLNd=VOLno⁃dva - VOLdvaNd （20）
由式（20）可知，ΔVOLNd 指标的物理含义为无

吸振器的车体在宽频带、全车长范围内的振动体积

能量与加入吸振器后的振动体积能量之差。该指标

综合考虑了车体多位置、多频段的振动情况，其值越

大，则代表车体振动能量的减少越大，吸振器的抑振

性能越好。

3 单吸振器的不足

将弹性车体视为主振动系统，当合理设计附加

吸振器系统的质量比和设计频率时，便可得到较好

的减振效果。由文献［14］可知，吸振器的质量越大

减振效果越好。但考虑到车辆限界的影响，附加设

备的体积不能过大，因此将吸振器的质量设定为车

体质量的 0.1倍，即 μ= 0.1。
根据城市轨道车辆车下设备的布置要求，装置

应对称悬挂在车下，以防车体重心偏移导致超过车

辆限界，因此单吸振器布置在车体中部。以 ΔVOL
指标为减振目标，遍历 0~15 Hz的频率，得到吸振

器减振效果最优的目标频率为 8.6 Hz。基于上述设

计，单吸振器对车体振动的抑振效果如图 5所示。

由图 5（a）可知，单吸振器对车体中部两个振动

区的峰值都有一定程度的降低，这是因为设计频率

主要针对弹性振动，单吸振器对于车体中部的弹性

振动有很好的抑制作用。

由图 5（b）可知，单吸振器使车体转向架处的弹

性振动得到了有效抑制，但在刚性振动频段，车体浮

沉振动产生了 5%的增振情况。

图 4 弹性车体全车长的加速度功率谱

Fig.4 Acceleration power spectrum of the full length of the
elastic body
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综合图 5（a，b），针对车体弹性振动频率设计的

单吸振器可以有效抑制车体中部的弹性振动，但会

对车体其他位置的刚性振动产生增振情况。这是因

为单个振子无法解决车体振动多频带、多位置的问

题，这也是提出多吸振器研究的动机。此外，单吸振

器质量过大也会导致应力集中和较难适应车下空

间，还易造成安装困难，单吸振器的适用范围受到

限制。

4 多吸振器的优越性

4.1 多吸振器的设计步骤

1）确定各吸振器的质量。为了具有可比性，将

悬挂在车下的多吸振器的总质量与单吸振器的质量

保持一致，为车体主振系质量的 0.1倍。根据城市

轨道车辆车下设备布置要求，悬挂在车体下的设备

在进行安放时，应注意重量平衡，因此将附加的多吸

振器的质量等分。

2）固定各吸振器的位置。弹性车体的中部以

及两个端部的振动程度较为剧烈，是吸振器减振的

核心位置，因此质量相等的多吸振器可分别对称布

置在两端部以及车体中部，又因车端设有连接缓冲

等装置，其长度一般为 1~1.5 m，在距离车端 1.5 m
内不便安装吸振器结构，于是将车端的吸振器移动

至距离车端 1.5 m的近端处。

3）遍历寻找各吸振器的目标频率的最优值。

图 6为两个频带的峰值频率随车体位置变化图。

由图 6可知，车体位置从 0遍历至 21.88 m，刚性峰

值频率先增大后减小，其变化范围为 0.9~1.35 Hz，
将其设定为刚性吸振器（降低车体刚性振动的吸振

器）的寻优频段；弹性峰值频率的变化范围为 7~
10 Hz，设定为弹性吸振器（降低车体弹性振动的吸

振器）的目标频段。在距离两车端 5 m左右对称出

现峰值频率的较小值，这是因为车体弹性一阶振型

和转向架浮沉振型在此位置发生耦合，导致此两处

的弹性峰值频率产生较大偏移。确定了两频带的

减振范围之后，需选定各吸振器对应的目标频带。

车体点头振动位移最大点在车体端部，弹性一阶振

型的波腹（模态变形最大点）在车中和两端。置于

车体中部的吸振器用于吸收弹性振动的能量，对称

置于车体近端的吸振器分别吸收刚性振动和弹性

振动的能量。

以三吸振器的设计为例，设三吸振器的目标频

率分别为 fc1，fc2和 fc3，遍历每个吸振器目标频带。为

了 简 化 计 算 ，目 标 频 率 fc1 在 0.9~1.35 Hz 上 以

0.05 Hz为间隔遍历，目标频率 fc2 和 fc3 在 7~10 Hz
上以 0.1 Hz为间隔遍历，共计 9×30×30=8 100组
设计方案。计算硬件是 Intel（R）Core（TM） i7-
8750H，CPU主频为 2.20 GHz，计算时长大约需要

图 5 单吸振器在不同观察点的减振对比

Fig.5 Comparison of vibration reduction of a single vibration
absorber at different observation points

图 6 两频带的峰值频率随车体位置的变化

Fig.6 The peak frequency of the two bands varies with the
position of the vehicle body

1159



振 动、测 试 与 诊 断 第 41 卷

8 h。利用计算出来的 ΔVOL观察每组设计方案对

车体振动的抑制效果。

图 7为 8 100种设计方案综合减振指标 ΔVOL
图。由图 7可知，在 8 100种设计方案中，有 9组较优

设计。为获得三吸振器各自的最佳设计频率，取此

9组设计方案单独研究。

表 2为 9组较优设计方案中各吸振器的目标频

率及减振指标值，由表 2可知，吸振器的目标频率 fc1
范围在 0.95~1.35 Hz之间，目标频率 fc2和 fc3固定在

8.2和 10 Hz处，可以取得较好的减振效果。这是因

为目标频率 fc3用于抑制弹性一阶振动，吸振器与车

体形成的耦合系统，在一阶弹性频率附近产生了低

频振动，也就是频率跳变的现象，而目标频率 fc2用

于抑制了跳变频率处的振动［15］。

为更加合理设计目标频率 fc1，缩小目标频率

0.9~1.35 Hz的遍历间隔为 0.005 Hz，得到目标频率

fc1对减振指标的影响曲线图，如图 8所示。

由图 8可知，ΔVOL指标值随吸振器的目标频

率增大，减振指标值先增加后逐渐下降再微小增

加。当吸振器设计频率为 1.33 Hz，减振效果较差；

而当吸振器设计频率为 0.965 Hz，达到最优的减振

性能。

4.2 单吸振器与多吸振器的对比

当车辆运行速度为 80 km/h时，保持吸振器系

统总质量比不变，对比采用相同方法设计的不同个

数吸振器的减振效果，利用 ΔVOL观察吸振器的抑

振效果，如表 3所示。

由表 3可知，两吸振器总ΔVOL指标值为 0.124 5，
比单吸振器提高了 3.7%，而三吸振器的总ΔVOL值为

0.128 1，比单吸振器提高了 6.7%。可见随着个数的增

加，吸振器的减振效果提高，这是因为多吸振器的目标

频率增多，减振的频带被拓宽。此外，在车体的弹性振

动频带，两吸振器的弹性 ΔVOL值为 0.106 4，减振效

果比单吸振器略差。这是因为单吸振器只针对弹性频

段减振，而两吸振器需要兼顾刚弹两频段，且兼顾的效

果并不佳；三吸振器对弹性振动的抑振效果比单吸振

器提高了 5%，对刚性频带的抑振效果比单吸振器增加

了 23.5%，三吸振器可以同时兼顾两个振动频带，都能

达到比单吸振器更优的减振性能。

因此，当多吸振器比单吸振器在各频带都有更

高的减振性能时，吸振器个数越少，吸振系统设计的

复杂程度越低。相较于单吸振器、两吸振器，三吸振

图 7 8 100种设计方案的减振指标图

Fig.7 Vibration reduction index chart of 8 100 design schemes

表 2 9组较优设计方案

Tab.2 9 groups of better design

组号

360
1 260
2 160
3 060
3 960
4 860
5 760
6 660
7 560

fc1/Hz

0.95
1.00
1.05
1.10
1.15
1.20
1.25
1.30
1.35

fc2/Hz

8.2
8.2
8.2
8.2
8.2
8.2
8.2
8.2
8.2

fc3/Hz

10
10
10
10
10
10
10
10
10

总频带
ΔVOL
0.128 1
0.128 1
0.128 0
0.127 9
0.127 8
0.127 6
0.127 5
0.127 4
0.127 4

图 8 目标频率 fc1对减振指标的影响

Fig.8 Impact of target frequency fc1 on vibration reduction in⁃
dex

表 3 不同个数的吸振器减振效果对比

Tab.3 Contrast of vibration absorbers with differ⁃
ent numbers

条件

单吸振器

两吸振器

三吸振器

刚性频带
RΔVOLNd
0.011 9
0.018 1
0.014 7

弹性频带
EΔVOLNd
0.108 1
0.106 4
0.113 4

总频带
ΔVOLNd
0.120 0
0.124 5
0.128 1

减振总
百分比/%

42.3
43.9
45.2
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器可以对各频带都有更优的减振效果。当吸振器个

数增为 4个甚至更多时，会增加系统设计和运算的

复杂性，因此确定吸振器个数为 3最为合适。

为更加直观对比三吸振器综合减振效果，得到

含三吸振器弹性车体全车长加速度功率谱图，如

图 9所示。由图 9可知，三吸振器对车体振动剧烈位

置有明显抑制效果。

图 10为车体典型位置处吸振器的减振效果。

由图 10（a）可知，在车体中部，三吸振器保持了与单

吸振器相当的减振效果，对车体的刚性和弹性主振

区都有减振效果。

由图 10（b）可知，在车体转向架处，相比于单吸振

器对刚性峰值的增振，三吸振器使刚性振动峰值降低

了 10%，还使 2 Hz处值降低 17%，对弹性频带的振动

也有明显的抑制，这是因为三吸振器分散布置在振动

剧烈的位置，即车体中部和近端处，使得吸振器能够

有针对性地解决问题，从而实现较优的抑振效果。

综合表 3和图 10，在总的质量比一定的情况下，

可通过合理配置多吸振器的参数及安装位置，达到

比单吸振器更优的减振性能。

5 验 证

目前，在国际上对轨道车辆舒适度的验证方法

有多种，Sperling平稳性指标［16］是较为常用的。笔

者采用 Sperling平稳性指标对本研究中多吸振器减

振效果的优越性进行验证。

图 11为弹性车体安装单、三吸振器，在车体典

型位置的平稳性指标对比图。

图 11（a，b）分 别 为 车 体 端 部 和 转 向 架 处 的

Sperling平稳性指标图，由图可知，常用速度区间

内，三吸振器的减振效果明显优于单吸振器。在

图 10 车体典型位置处吸振器的减振效果

Fig.10 Vibration reduction effect of the vibration absorber at
the typical position of the car body

图 9 含三吸振器弹性车体全车长加速度功率谱图

Fig.9 Acceleration power spectrum of full length of elastic
body with three shock absorbers
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60 km/h左右的速度区间上，车体端部的平稳性指

标值比无吸振器时稍大，不能实现全速度区间内减

振，而三吸振器弥补了这一缺点。图 11（c）为车体

中部的 Sperling平稳性指标图，由图可知，分散布

置的三吸振器保持了单吸振器对车体中部良好的

减振作用，且在构造速度下对车体的减振作用达到

15%。

综合图 11可知，在保持吸振器总的质量一定

时，多吸振器可以更好地抑制车体振动，使车辆

的 Sperling指标更低，提高了车辆的运行稳定性。

总的来说，无论是对车体中部、端部还是车体转

向架处，吸振器都可以有效抑制车体振动，相比

单吸振器，多吸振器的设计可以分散质量分布，

对 车 下 空 闲 体 积 要 求 更 小 ，因 此 具 有 更 好 的 优

越性。

6 结 论

1）针对轨道车辆车体各位置振动情况差异明

显的特点，以及刚性频段、弹性频段的减振存在宽频

减振的需求，提出了评价轨道车辆多吸振器减振指

标。该指标可以准确反应吸振器在全车长与多频段

因素下的减振性能，因此建议利用轨道车辆多吸振

器减振指标来指导吸振器的参数设计，进行抑振效

果评价。

2）为兼顾车体多频段、多位置的减振要求，明

确了轨道车辆车体多吸振器的设计方法。首先，根

据重量平衡的要求，确定各吸振器质量；其次，针对

弹性车体振动特点，固定各吸振器位置；最后，以多

吸振器减振指标为衡量，遍历得各吸振器最佳目标

频率。

3）保持总质量比不变，多吸振器的减振效果

优于单吸振器。在刚性和弹性主振区，三吸振器的

抑振效果比单吸振器分别提高了 23.5% 和 5%。

相比单吸振器，多吸振器的设计可以分散质量分

布，对车下空闲体积要求更小，因此具有更好的优

越性。
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