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钢轨底部动力吸振器对钢轨振动与噪声的影响
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摘　 要： 为分析钢轨底部动力吸振器对钢轨振动特性和声辐射特性的影响，建立钢轨振动－声辐射模型． 首先，根据铁路板式

轨道实际拓扑结构建立三维实体有限元模型，采用直接法求解钢轨结构的特征值问题；其次，计算分析了钢轨在垂向单位力

激励下的导纳特性与振动衰减率；再次，利用轮轨滚动噪声预测模型计算分析了动力吸振器对钢轨声辐射功率的影响；最后，
对轨底动力吸振器的参数影响进行了分析． 结果表明：轨底动力吸振器的减振频段为 ７５０～１ ６５０ Ｈｚ，降噪频段为 ８００ Ｈｚ 以上；
吸振器的质量比越大其减振降噪水平越高，但减振降噪水平的提高效率越低；在一定范围内适当增大吸振器刚度可略微提高

降噪水平，但是刚度过大会加剧钢轨的振动及其纵向传播；阻尼系数影响减振降噪作用频率的带宽，需要保证足够大且与吸

振器质量、刚度相匹配． 对钢轨底部动力吸振器减振降噪作用和参数影响的计算分析可以为钢轨轨底动力吸振器的参数设计

以及低噪声钢轨的选型提供一定的参考．
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　 　 近年来，轨道交通的迅速发展带来的振动与噪

声辐射问题越来越突显，过量的振动和噪声对人们

的身心健康与居住环境产生了严重的影响． 当车速

在 ３００ ｋｍ ／ ｈ 以下时，轮轨噪声是轨道交通系统噪声

的主要组成部分；在 ３００ ｋｍ ／ ｈ 以上时，轮轨噪声的

比重仍大于 ５０％［１］ ． 而从轮轨噪声的声源贡献来

看，钢轨是最主要的辐射源［２］ ． 所以钢轨的减振降

噪是轨道交通减振降噪措施的重要部分，具体包括

钢轨的截面优化、重型化和无缝化，钢轨打磨维修，
粘贴约束阻尼材料，安装钢轨动力吸振器等措施［３］ ．



而钢轨动力吸振器具有结构简单、安装维护方便、可
与其他降噪措施结合的优点，可以广泛应用于轨道

交通线路的减振降噪．
欧洲 ＯＦＷＨＡＴ 项目［４］ 中首先研制出了钢轨动

力吸振器的雏形，并进行了现场测验，发现安装吸振

器的钢轨辐射噪声降低了 ２ ｄＢ． 文献［５］设计了双

层调谐钢轨阻尼器（ＤＴＲＤ），由钢板和橡胶块组成

并与铁轨相连；在法国线路的试验研究发现，其在

５００～２ ５００ Ｈｚ 频段可以有效降低钢轨的振动． 欧洲

Ｓｉｌｅｎｔ Ｔｒａｃｋ 项目中开发了一种由阻尼层与双层质

量块构成的动力吸振器装置，可调谐 ６３０ Ｈｚ 和

１ ３５０ Ｈｚ的钢轨振动；现场测试［６］表明，在减振频率

上降噪最大可达 ６ ｄＢ， Ａ 计权噪声总体降低约

５．６ ｄＢ． Ｃｏｒｕｓ 公司将其改进为三自由度的动力吸振

器，从而拓展了减振频带，并广泛应用于荷兰、法国、
德国和瑞典等地． 二自由度和三自由度调谐质量阻

尼器（ＴＭＤ）的结构如图 １ 所示． 文献［７］基于动力

吸振器原理和多层约束阻尼原理，开发了 ＳＪＴＵ－２
型钢轨吸振器；并进行了现场测试，使正线的列车通

过平均声级降低了约 ４ ｄＢ．

（ａ）二自由度　 　 　 　 　 　 　 　 （ｂ）三自由度

图 １　 二自由度和三自由度 ＴＭＤ［６］

Ｆｉｇ． １ 　 Ｔｗｏ⁃ｄｅｇｒｅｅ⁃ｏｆ⁃ｆｒｅｅｄｏｍ ａｎｄ ｔｈｒｅｅ⁃ｄｅｇｒｅｅ⁃ｏｆ⁃ｆｒｅｅｄｏｍ
ＴＭＤ［６］

　 　 国内外学者对钢轨动力吸振器的减振降噪作用

和参数影响进行了研究． 文献［８］建立集总质量模

型，采用参数对比法，分析吸振器的质量比、固有频

率比、阻尼比对减振性能的影响，采用有限元和边界

元法分析降噪效果并通过试验进行验证． 文献［６］
以连续弹簧－质量－弹簧基础上的 Ｔｉｍｏｓｈｅｎｋｏ 梁模

拟钢轨，采用有限单元法分析吸振器钢轨横截面以

反映吸振器的作用，分析了钢轨动力吸振器的减振

效果． 文 献 ［ ９ ］ 建 立 了 有 砟 轨 道 离 散 支 撑

Ｔｉｍｏｓｈｅｎｋｏ 梁钢轨、质量－弹簧－阻尼吸振器系统的

垂向耦合动力学模型，分析了钢轨动力吸振器的安

装位置、质量、阻尼系数等参数对有砟轨道系统的振

动声福射的影响． 在此基础上，文献［１０］以梁－弹
簧－阻尼模型模拟吸振器，发现吸振器的刚体运动

在振动响应中占主导地位，而弯曲变形是吸振作用

的次要因素，用质量－弹簧－阻尼模型模拟吸振器作

用是足够准确的． 文献［１１］进一步建立了安装吸振

器的钢轨三维有限元实体模型探究吸振器的横向旋

转影响，其振动和噪声计算结果略小于梁－弹簧－阻
尼模型，钢轨辐射噪声总声功率级仅相差 ０．１ ｄＢ，说
明吸振器的横向旋转对吸振效果影响很小． 文献

［１２］通过一维动力学模型研究了钢轨吸振器的参

数对指向频段内钢轨振动衰减率的影响，进行参数

设计优化和试验验证． 文献［１３］建立了一维动力学

模型，结合有限元－边界元法，分析了附带赫姆霍兹

共振腔结构的钢轨动力吸振器的减振降噪作用． 而

文献［１４］分别在长、短段钢轨上进行试验，对比测

试了吸振器安装前、后钢轨振动量级及钢轨振动衰

减率的变化，分析了钢轨吸振器的减振效果． 以上

研究主要应用了 ３ 种方法：１）把钢轨抽象为弹性支

撑梁模型，进行垂向动力学分析［９－１０］；２）利用有限

元法研究分析吸振器减振效果［６，１１］；３）进行试验或

现场测试［７，１４］ ．
综上所述，现有的钢轨动力吸振器大多设置于

轨腰及附近部位，同时大部分研究采用动力学分析

方法，把钢轨抽象为弹性支撑梁模型． 而钢轨底部

安装动力吸振器对空间有一定的限制，导致轨底动

力吸振器的参数设计原则跟轨腰吸振器有较大差

异． 同时在轨底吸振器参数对钢轨振动与声辐射的

影响规律方面，还未有研究从理论上较全面地探明

轨底吸振器设计参数的减振降噪影响规律． 因此，
本文以钢轨底部设置的动力吸振器为研究对象，首
先利用有限元法建立带轨底动力吸振器的钢轨三维

实体仿真模型，其次分析了钢轨的导纳和振动衰减

率特性，再次采用轮轨滚动噪声预测模型计算分析

了轨底吸振器的降噪效果，最后分析了动力吸振器

参数对轮轨振动与噪声的影响规律，可为轮轨系统

减振降噪控制提供理论依据．

１　 轨底动力吸振器

动力吸振的原理是在主结构上附加具有谐振特

性的子结构，通过阻尼层的弹簧－阻尼调谐作用，将
主系统的振动传递至附加质量，附加质量的惯性力

作为反作用力进行消耗，来减小主结构的振动响应．
在主振动系统上施加质量－弹簧－阻尼系统，需要设

计该附加系统的频率，通过频率匹配来减小或者消

除主振动系统的振动． 附加系统称为动力吸振器

（ｄｙｎａｍｉｃ ｖｉｂｒａｔｉｏｎ ａｂｓｏｒｂｅｒ， ＤＶＡ），一般由粘弹性

元件和附加质量构成． 由于动力吸振器既可用于主

动隔振，又可用于被动隔振，具有频率针对性强、占
用空间小、结构形式多样化、对主系统干扰较小等优
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点，广泛应用于振动控制领域．
当动力吸振器应用于钢轨的减振降噪时，通常

通过在阻尼弹性材料中添加一定数量的质量单元，
形成质量－弹簧－阻尼系统，用弹条或者粘贴方式固

定于钢轨的轨腰或轨底处，与钢轨形成共振系统．
钢轨动力吸振器通过质量块振动和阻尼材料吸收钢

轨振动，实现减振降噪功能．
图 ２ 为本文研究的轨底动力吸振器结构示意

图，主体结构为带有一定阻尼的弹性橡胶层和一定

质量的调谐质量块，通过金属弹条固定在钢轨底部．

弹条

质量块
橡胶层

钢轨

　 　 　 （ａ）主视图　 　 　 　 　 　 　 　 　 （ｂ）左视图

图 ２　 轨底动力吸振器结构示意图

Ｆｉｇ．２ 　 Ｓｃｈｅｍａｔｉｃ ｏｆ ｄｙｎａｍｉｃ ｖｉｂｒａｔｉｏｎ ａｂｓｏｒｂｅｒ ｂｅｎｅａｔｈ ｒａｉｌ
ｂａｓｅ

２　 轮轨滚动噪声预测模型

２．１　 轮轨结构振动

中国的 ６０ ｋｇ ／ ｍ 钢轨广泛应用于重载线路、高
速铁路、普通铁路和城市轨道交通的干线，故以

６０ ｋｇ ／ ｍ钢轨的无砟轨道为基础建立模型． ６０ ｋｇ ／ ｍ
钢轨的横截面尺寸参数按照国家标准 ＧＢ ２５８５—
２００７［１５］取值． 两股钢轨中心距离为 １ ５００ ｍｍ，轨道

长度为 １５ ｍ． 轨下结构主要由轨道板、砂浆层和支

承层构成，钢轨通过间距为 ６００ ｍｍ 的扣件铺设在

长度为 ４ ９００ ｍｍ，宽度为 ２ ４００ ｍｍ，厚度为 １９０ ｍｍ
的轨道板上，再通过厚度为 ５０ ｍｍ 的 ＣＡ 砂浆与宽

度为 ２ ８００ ｍｍ、厚度为 ３００ ｍｍ 连续支承层接触． 文
献［１０－１１］表明吸振器的刚体运动是轨道振动能力

耗散的主要因素，可以忽略吸振器的弯曲变形和横

向旋转，故可以使用质量－弹簧－阻尼模型模拟动力

吸振器，吸振器位置位于跨中的轨底中心点处． 由

于结构横截面是轴对称的，故仅建立单股轨道的模

型． 钢轨轨道板、ＣＡ 砂浆层和支承层选用 ＡＮＳＹＳ
中的 ＳＯＬＩＤ ４５ 单元，钢轨扣件和钢轨动力吸振器的

弹性－阻尼层选用 ＣＯＭＢＩＮ １４ 单元，质量块选用

ＭＡＳＳ ２１ 单元，建立带动力吸振器的轨道结构有限

元模型如图 ３ 所示．
　 　 轨道结构材料参数和轨底动力吸振器有关参数

的取值如下： 钢轨的密度为 ７．８４×１０３ ｋｇ ／ ｍ３，弹性

模量为 ２． １ × １０１１ Ｎ ／ ｍ２，泊松比为 ０． ３，阻尼比为

０．００５；轨道板的密度为 ２．５×１０３ ｋｇ ／ ｍ３，弹性模量为

３．２×１０１０ Ｎ ／ ｍ２，泊松比为 ０．３，阻尼比为 ０．０３；砂浆

的密度为 ０．５×１０３ ｋｇ ／ ｍ３，弹性模量为 １×１０１０ Ｎ ／ ｍ２，
泊松比为 ０．３，阻尼比为 ０．２；支承层的密度为 ２．５×
１０３ ｋｇ ／ ｍ３，弹性模量为 ３．６５×１０１０ Ｎ ／ ｍ２，泊松比为０．３，
阻尼比为 ０．０３； 轨底吸振器的质量为 ３．６ ｋｇ，刚度为

１．９６×１０８ Ｎ ／ ｍ，阻尼系数为 ４×１０４ Ｎ·ｓ ／ ｍ．

（ａ）无砟轨道有限元模型

（ｂ）轮轨相互作用模型

图 ３　 有限元模型示意图

Ｆｉｇ．３　 Ｓｃｈｅｍａｔｉｃ ｏｆ ｆｉｎｉｔｅ ｅｌｅｍｅｎｔ ｍｏｄｅｌ
２．１．１　 钢轨导纳特性与表面振动速度

为研究钢轨的振动和噪声等动力特性，首先需

要对轨道结构进行模态分析，求解轨道结构的固有

频率和振型，在此基础上才能进行进一步的减振降

噪研究． 利用有限元软件 ＡＮＳＹＳ 对 ６０ ｋｇ ／ ｍ 钢轨的

无砟轨道结构进行模态分析． 模态提取方法为

Ｂｌｏｃｋ Ｌａｎｃｚｏｓ 法，边界条件需要约束支承层底部单

元 ３ 个方向的自由度并将钢轨简支处理． 在通常车

速下，滚动噪声的有效频率在 １００ ～ ３ ０００ Ｈｚ 之

间［１］，故本文计算了 １００ ～ ３ ０００ Ｈｚ 频段的钢轨模

态． 主要探讨钢轨垂向的振动，故提取垂向位移

响应．
轨道结构的频响函数即单位力激励下结构的响

应，频响函数描述了系统的振动特性． 采用 ＡＮＳＹＳ
完全法的谐响应分析方法分别计算有无轨底吸振器

的无砟轨道结构的频响函数，以分析轨底动力吸振

器的减振效果． 计算的频率为 １００ ～ ３ ０００ Ｈｚ，步长

为１０ Ｈｚ．
谐响应分析得到钢轨的垂向振动位移导纳及速
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度导纳后，将钢轨垂向速度导纳和轮轨力相乘得到

钢轨的表面垂向振动速度，用于钢轨噪声辐射分析．
具体求解方法可见 ２．３ 节．
２．１．２　 钢轨振动衰减率

钢轨的振动衰减率是钢轨垂直或横向弯曲波的

振幅衰减率沿钢轨纵向分布的函数． 该指标通过计

算在钢轨施加单位脉冲激励作用下不同位置处的振

动频率响应函数反映钢轨的振动衰减情况，在 １ ／ ３
倍频程上分频段描述了轨道系统对钢轨纵向振动传

播的综合衰减能力． 参考国际标准 ＢＳＥＮ１５４６１ －
２００８＋Ａ１－２０１０（２０１１） ［１６］，通过 １ ／ ３ 倍频程每个中

心频率处轨道纵向分布的一系列测点的频响函数可

以计算得到的钢轨振动衰减率． 计算公式为

ＤＲ ＝ ４．３４３

∑
ｎｍａｘ

ｎ ＝ ０

Ａ（ｘｎ） ２

Ａ（ｘ０） ２·Δｘｎ

． （１）

式中： Ａ（ｘ０） 为激励点处速度导纳，Ａ（ｘｎ） 为测点 ｎ
处速度导纳，Δｘｎ 为测点 ｎ 距离激励点的距离．

将位移导纳结果化为 １ ／ ３ 倍频程形式的位移导

纳， 得到轨道结构的振动衰减率． 根据计算分析，在
３ ０００ Ｈｚ 以上频段振动衰减率远大于 ３ ０００ Ｈｚ 以下

频段，钢轨在 ３ ０００ Ｈｚ 以下的频率时更需要采取减

振措施． 故计算分析的频率定为 １００～３ ０００ Ｈｚ．
２．１．３　 车轮导纳特性

本文选取城市轨道交通 ＬＭ 型踏面，Ｓ 型辐板

车轮． 与钢轨振动分析的思路相同，首先利用有限

元软件 ＡＮＳＹＳ 分析车轮模态特性， 采用 Ｂｌｏｃｋ
Ｌａｎｃｚｏｓ 方法分析车轮的固有频率和固有振型． 再采

用模态叠加法对车轮进行谐响应分析，计算在名义

接触点分别施加单位径向荷载和单位轴向荷载的车

轮的位移导纳和速度导纳．
２．２　 轮轨相互作用

轮轨表面粗糙度是轮轨高频随机振动与噪声直

接来源，本文所采用的粗糙度为 ＨＡＲＭＯＮＯＩＳＥ 项

目实测轮轨中等水平联合粗糙度．
在圆频率为 ω，复幅值为 Ｆ 的垂向简谐力 Ｆｅｉωｔ

激励下，钢轨和车轮的振动速度幅值 ｖｒ、ｖｗ 分别为

ｖｒ ＝ ＹｒＦ， （２）
ｖｗ ＝ ＹｗＦ． （３）

式中： Ｙｒ 为钢轨垂向速度导纳，Ｙｗ 为车轮振动速度

导纳． 此时接触弹簧两端相对速度 ｖｃ 为

ｖｃ ＝ ＹｃＦ ＝ Ｆ
ＫＨ

， （４）

其中 ＫＨ 为线性赫兹接触刚度，本文取 １．４×１０９ Ｎ ／ ｍ，
在保持接触的条件下，通过引入圆频率 ω ＝ ２πｆ的粗

糙度 ｒ（ω）， 得到 ３ 个速度之间的关系为

ｖｒ ＝ ｒ（ω） － ｖｗ － ｖｃ ． （５）
　 　 由式（５）可得轮轨动态作用力为

Ｆ ＝ ｒ（ω）
Ｙｒ ＋ Ｙｗ ＋ Ｙｃ

， （６）

与钢轨的速度导纳相乘，得到钢轨表面振动速度为

ｖｒ ＝
Ｙｒｒ（ω）

Ｙｒ ＋ Ｙｗ ＋ Ｙｃ
． （７）

２．３　 钢轨辐射模型

由于声辐射具有指向性，轮轨噪声的声压随着

方向不同而不同，声压或声压级并不适合作为反映

钢轨噪声辐射水平． 钢轨动力吸振器安装于轨底，
主要影响钢轨振动，并改变钢轨的辐射噪声． 故本

文采用钢轨辐射声功率来评价钢轨动力吸振器的降

噪效果，具体计算方法如下．
钢轨受到轮轨力作用，发生垂向振动，振动沿钢

轨纵向传播并向外辐射噪声． 基于 ２．２ 节中得到钢

轨的垂向振动位移响应可以求得其速度响应，某一

频率下的钢轨垂向振动声辐射功率计算公式为

Ｗｒｉ ＝ ρ０ｃ０Ｓ〈Ｖ２〉σ． （８）
式中： ρ０ 为空气的密度； ｃ０ 为声音在空气中的传播

速度； Ｓ 为钢轨的振动声辐射总面积，Ｓ ＝Ｌｈ，其中 ｈ
为钢轨截面轮廓线在水平方向的投影总长度，Ｌ 为

钢轨的计算长度；σ 为钢轨的声辐射效率，可以通过

建立钢轨有限元－边界元模型计算［１７］； 〈Ｖ２〉 为钢轨

表面振动法向速度的时间和空间均方值，由于钢轨

垂向振动是滚动噪声的主要贡献，只考虑钢轨的垂

向振动速度，计算公式为

〈Ｖ２〉 ＝ １
Ｌ ∫

ｌ

０
ｖ ２ｄｚ， （９）

其中 ∫ｌ
０

ｖ ２ｄｚ 为钢轨的振动能量， ｄｚ为钢轨上相邻

两计算点间距，本文 ｄｚ 取 ０．３ ｍ， ｖ 为钢轨计算点垂

向振动速度．
由此可以计算钢轨在某一频率的声功率级 Ｌｒｉ，

计算公式为

Ｌｒｉ ＝ １０ｌｇ
Ｗｒｉ

Ｗ０
， （１０）

式中 Ｗ０ 为基准声功率，Ｗ０ ＝ １０ －１２ Ｗ．
得到了各个频率的钢轨辐射声功率级后，按式

（１１）叠加可求钢轨的总声功率级为

Ｌｒ ＝ １０ｌｇ∑
ｎ

ｉ ＝ １

Ｗｒｉ

１０ －１２
＝ １０ｌｇ∑

ｎ

ｉ ＝ １
１０

Ｌｒｉ
１０ ． （１１）

２．４　 模型验证

将本文所建模型的计算结果与国内外相关文献

中代表性的仿真结果进行对比，文献［１８］使用有限

元－半解析方法计算了车轮和钢轨的声辐射特性，
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车辆运行速度为 １００ ｋｍ ／ ｈ，与本文模型参数和条件

接近． 故在车速为 １００ ｋｍ ／ ｈ 条件下用本文模型计

算钢轨辐射声功率级，与文献［１８］的计算结果进行

对比，结果对比见图 ４．
　 　 由图 ４ 可知，本文和文献［１８］计算的钢轨噪声

声功率级在 １００～３ ０００ Ｈｚ 上的变化趋势是一致的，
在 ２ ０００ Ｈｚ 以下相同频率的计算结果也比较接近．
而在高频部分与文献［１８］结果差别较大，原因是文

献［１８］钢轨采用 Ｔｉｍｏｓｈｅｎｋｏ 梁模型，本文采用有限

元实体模型，额外考虑了高频下的横截面扭曲等变

形，导致了钢轨振动特性差异，进而影响了钢轨辐射

噪声． 在噪声主频上本文的模型计算结果是准确的．

本文计算结果
文献[18]计算结果
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图 ４　 本文模型与文献［１８］计算结果对比

Ｆｉｇ．４　 Ｃｏｍｐａｒｉｓｏｎ ｏｆ ｓｉｍｕｌａｔｉｏｎ ｒｅｓｕｌｔｓ ｏｆ ｔｈｉｓ ｐａｐｅｒ ａｎｄ Ｒｅｆ．
［１８］

３　 结果与讨论

３．１　 钢轨模态分析

计算模型 １００～３ ０００ Ｈｚ 的模态，需要提取的阶

数为 ４００ 阶． 模型的一阶固有频率为 １８０．８ Ｈｚ． 钢轨

的第二阶共振频率为 ２０１．７ Ｈｚ，在此频率钢轨模型

向上拱起，截面无变形出现，其振型如图 ５（ａ）所示．
钢轨的一阶 ｐｉｎｎｅｄ⁃ｐｉｎｎｅｄ 振动频率为 １ ０８５．０ Ｈｚ
（第 ３２ 阶模态），此时支承于两根轨枕之间的钢轨

受到激励以后产生的纵向机械波驻波节点刚好在轨

枕的 支 承 处， 垂 向 振 动 波 长 为 两 倍 扣 件 间 距

（１．２ ｍ），其振型图如图 ５（ｂ）所示．
３．２　 吸振器参数影响分析

动力吸振器的结构可以考虑 ３ 个方面的因素：
质量、刚度和阻尼比，对应轨底吸振器质量块的质

量、弹性层的刚度和阻尼系数． 本节探讨轨底动力

吸振器的质量、刚度和阻尼系数对吸振器减振降噪

效果的影响． 减振效果通过钢轨激励点处垂向位移

导纳和振动衰减率描述，由于钢轨的 ｐｉｎｎｅｄ⁃ｐｉｎｎｅｄ
振动频率为 １ ０８５．０ Ｈｚ，垂向位移导纳研究频段取

１００～３ ０００ Ｈｚ 即可反映钢轨的振动特性；降噪效果

通过钢轨的辐射声功率和总声功率级描述．

（ａ）二阶振型

（ｂ）３２ 阶振型

图 ５　 钢轨典型振型云图

Ｆｉｇ．５　 Ｔｙｐｉｃａｌ ｖｉｂｒａｔｉｏｎ ｍｏｄｅｓ ｏｆ ｒａｉｌ
３．２．１　 质量比

钢轨吸振器的参振质量产生惯性力，消耗吸收

钢轨的振动． 由于钢轨扣件之间的空间有限，质量

比不宜过大［６］ ． 车速取 ８０ ｋｍ ／ ｈ，在吸振器弹簧刚度

为 １．９６×１０８ Ｎ ／ ｍ，阻尼系数为 ４×１０４ Ｎ·ｓ ／ ｍ 时，计
算未安装钢轨吸振器和安装了钢轨吸振器而质量比

分别为 ０．０５、０．１、０．１５ 时，钢轨激励点处垂向位移导

纳、振动衰减率和辐射声功率级，并据此绘制钢轨位

移导纳－频率图、１ ／ ３ 倍频程的振动衰减率－频率曲

线和钢轨声功率级－频率曲线，以及钢轨总声功率

级柱状图，如图 ６ 所示．
　 　 对比图 ６ 中无吸振器和安装质量比 ０．１ 吸振器

的曲线，分析轨底动力吸振器的减振降噪特性． 图

６（ａ）中的无吸振器曲线反映了钢轨的振动特性，对于

钢轨的中性轴顶点，垂向振动峰值频率为 １ ０９０ Ｈｚ，
峰值导纳为 １．７１×１０－８ ｍ ／ Ｎ，结合模态分析结果，可
以认为是一阶 ｐｉｎｎｅｄ⁃ｐｉｎｎｅｄ 振动；在安装了质量比

０．１ 的轨底动力吸振器后，一阶 ｐｉｎｎｅｄ⁃ｐｉｎｎｅｄ 振动频

率为 ９３０ Ｈｚ，峰值导纳为 １．３１×１０－８ ｍ／ Ｎ． 在７５０～
１ ６５０ Ｈｚ的大部分频率（除了峰值频率 ９３０ Ｈｚ 附近
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以外），安装吸振器的钢轨垂向位移小于无吸振器

钢轨， 而在 １ ６５０～２ ９２０ Ｈｚ 频段略大于无吸振器钢

轨． 这说明轨底动力吸振器的减振作用为 ７５０～
１ ６５０ Ｈｚ频段，同时在 １ ６５０ ～ ２ ９２０ Ｈｚ 会略微增大

钢轨的振动响应；轨底动力吸振器没有改变 ｐｉｎｎｅｄ⁃
ｐｉｎｎｅｄ 振动的形式，但是会减小其共振频率，并减小

钢轨振动峰值，减小比例为 ２３．４％． 图 ６（ｂ）表明了

有无轨底吸振器的无砟轨道结构的振动衰减率变

化，可以看到吸振器对钢轨振动衰减率的影响频段

在 ８００ Ｈｚ 以上； 钢轨在 １ ０００ Ｈｚ 左右的一阶

ｐｉｎｎｅｄ⁃ｐｉｎｎｅｄ 振动响应较大，在此频段，未安装轨底

动力吸振器时轨道结构的振动衰减率为 ０．８ ｄＢ ／ ｍ，
在 １００～３ ０００ Ｈｚ 频段处于较低水平；而安装质量比

０．１ 的吸振器使钢轨的振动衰减率增大到 １．７ ｄＢ ／ ｍ，提
高率为 １０８．１％，且处于极大值点，说明轨底吸振器

可以明显提高钢轨在一阶 ｐｉｎｎｅｄ⁃ｐｉｎｎｅｄ 振动频率

１ ０００ Ｈｚ附近的振动衰减率，具有较好的减振作用．
图 ６（ｃ）描述了钢轨的声辐射特性，钢轨声功率峰值

位于 ２ ０００ Ｈｚ 附近频段，这也是钢轨降噪需要重点

关注的频段． 质量比为 ０．１ 的动力吸振器可以降低

８００～３ ０００ Ｈｚ 频段的钢轨噪声，在峰值附近频段，
吸振器将钢轨噪声从 ９８．３８ ｄＢ 降低到 ９６． １９ ｄＢ，
降低了２．１９ ｄＢ；在 ３ ０００ Ｈｚ 附近频段，吸振器降噪

效果最好，可降低 ３． ６５ ｄＢ． 由图 ６ （ ｄ） 可知，质

量比为０． １ 的吸振器将钢轨总声功率级降低了

１．７２ ｄＢ．
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图 ６　 质量比对位移导纳、振动衰减率和辐射声功率的影响

Ｆｉｇ．６　 Ｉｎｆｌｕｅｎｃｅ ｏｆ ｍａｓｓ ｒａｔｉｏ ｏｎ ｄｉｓｐｌａｃｅｍｅｎｔ ａｄｍｉｔｔａｎｃｅ， ｄｅｃａｙ ｒａｔｅ， ａｎｄ ｒａｄｉａｔｅｄ ｓｏｕｎｄ ｐｏｗｅｒ

　 　 进一步分析轨底动力吸振器的质量比对其减振

降噪作用影响，由图 ６（ａ）可知，钢轨吸振器的质量

比越大，位移响应的峰值越小；图 ６（ｂ）中，在 ８００ Ｈｚ
以上频段，钢轨吸振器的质量比越大，其振动衰减率

越大；在钢轨共振频率 １ ０００ Ｈｚ 附近，当质量比为

０．０５ 时振动衰减率无明显增加． 这说明其他参数相

同时，吸振器质量比越大减振效果越好；合理的吸振

器质量比应该大于 ０．０５． 此外，图 ６（ａ）中质量比从

０．１ 增加到 ０．１５ 的时候，钢轨响应峰值的降低程度

明显小于质量比从 ０．０５ 增加到 ０．１ 时的变化程度；

图 ６（ｂ）中在钢轨共振频率 １ ０００ Ｈｚ 附近，当质量比

从 ０．１ 增加到 ０．１５ 的时候，钢轨的振动衰减率增加

明显小于质量比从 ０．０５ 增加到 ０．１ 时的振动衰减率

变化． 这说明随着质量比的增加，吸振作用的增强

效率也逐渐减弱． 图 ６（ｃ）中，在 ８００ Ｈｚ 以上频段，
吸振器质量比越大其钢轨声功率级越小；图 ６（ ｄ）
中，吸振器质量比越大对应的钢轨总声功率级越小．
这说明其他参数相同时，吸振器质量比越大其降噪

效果越好，质量比 ０．１５ 和质量比 ０．１ 总声功率级之

差为 ０．３９ ｄＢ，远小于质量比 ０．１ 和质量比 ０．０５ 总声
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功率级之差 ０．８５ ｄＢ． 这说明质量比超过 ０．１ 之后，
再增加质量比对降噪效果的增强效率较低．
３．２．２　 刚度

刚度影响吸振器的固有频率，进而影响吸振器减

振降噪的作用频段和作用效果，同时影响吸振器的振

幅． 需要合理设计刚度，使调谐频率在钢轨共振频段

附近，且振幅为轨底空间许可的合理值． 在吸振器质

量块质量为 ３．６ ｍ，阻尼系数为 ４×１０４ Ｎ·ｓ ／ ｍ时，比
较未安装钢轨吸振器和安装了钢轨吸振器而刚度分

别为 １×１０７ Ｎ ／ ｍ、５×１０７ Ｎ ／ ｍ、１×１０８ Ｎ ／ ｍ、２×１０８ Ｎ ／ ｍ
和 ４×１０８ Ｎ ／ ｍ 时，钢轨激励点处垂向位移导纳、振
动衰减率和辐射声功率级，并据此绘制钢轨位移导

纳－频率图、１ ／ ３ 倍频程的振动衰减率－频率曲线和

钢轨声功率级－频率曲线，以及钢轨总声功率级柱

状图，如图 ７ 所示．
　 　 动力吸振器刚度从 １ × １０７ Ｎ ／ ｍ 增大到 ２ ×
１０８ Ｎ ／ ｍ时，钢轨在图 ７（ａ）中减振频段内的垂向位

移略微减小，在图 ７（ｂ）中 ８００ Ｈｚ 以上频段的振动衰

减率也略有增大． 说明在一定范围内增大刚度可以略

微提高吸振器的减振能力． 而图 ７（ａ）、７（ｂ）中安装吸

振器后大部分位移导纳和振动衰减率曲线比较接近；
说明阻尼系数和质量比合适时，刚度变化对钢轨减振

效果的影响相对不明显． 图 ７（ａ）中，安装吸振器后其

刚度为 ４×１０８ Ｎ ／ ｍ 的峰值位移响应明显大于其他刚

度；图 ７（ｂ）中，在 １ ０００ Ｈｚ 附近，刚度为 ４×１０８ Ｎ ／ ｍ
时振动衰减率反而小于 ２×１０８ Ｎ ／ ｍ． 这说明刚度过

大不利于钢轨吸振器发挥吸振作用． 此外由图 ７（ｃ）
可知，刚度在 １×１０７ ～２×１０８ Ｎ ／ ｍ 之间变化时几乎不

影响降噪效果，但是当刚度增大到 ４×１０８ Ｎ ／ ｍ 时会

降低 １ ６００～３ ０００ Ｈｚ的钢轨声功率级． 增大刚度可

以降低较高频率的钢轨辐射噪声声功率级． 图 ７（ｄ）
可知，钢轨总声功率级随着刚度增大而减小，且只有

当刚度大于 ２×１０８ Ｎ ／ ｍ 才有明显变化． 由振动分析

可知，过大的刚度也会增大钢轨在振动响应峰值频

率附近的振幅，此时应该权衡钢轨吸振器的减振与

降噪作用，设计合适的刚度．

刚度4?108N/m
刚度2?108N/m
刚度1?108N/m
刚度5?107N/m
刚度1?107N/m
无吸振器

无吸振器
刚度1?107N/m
刚度5?107N/m
刚度1?108N/m
刚度2?108N/m
刚度4?108N/m

12

10

8

6

4

2

0

振
动

衰
减

率
/（
dB

?m
-1
）

10-7

10-8

10-9

102 103

位
移

导
纳

/（
m
?N

-1
）

100

90

80

70

60

50

钢
轨

声
功

率
级

/d
B

102 103

频率/Hz
（a）钢轨位移导纳-频率图

（c）钢轨声功率级-频率曲线

频率/Hz

无吸振器
刚度1?107N/m
刚度5?107N/m
刚度1?108N/m
刚度2?108N/m
刚度4?108N/m

102 103

频率/Hz
（b）振动衰减率

（d）钢轨总声功率级

103

102

101

100

总
声

功
率

级
/d
B

刚度/（N?m-1）
无吸振器 1?107 5?107 1?108 2?108 4?108

100.55

100.92
101.09101.19

101.27

101.64 无吸振器
刚度1?107N/m
刚度5?107N/m
刚度1?108N/m
刚度2?108N/m
刚度4?108N/m

图 ７　 吸振器刚度对位移导纳、振动衰减率和辐射声功率的影响

Ｆｉｇ．７　 Ｉｎｆｌｕｅｎｃｅ ｏｆ ｓｔｉｆｆｎｅｓｓ ｏｎ ｄｉｓｐｌａｃｅｍｅｎｔ ａｄｍｉｔｔａｎｃｅ， ｄｅｃａｙ ｒａｔｅ， ａｎｄ ｒａｄｉａｔｅｄ ｓｏｕｎｄ ｐｏｗｅｒ

３．２．３　 阻尼系数

吸振器阻尼比不影响调谐频率，但是可以避免

钢轨安装吸振器后系统的固有频率增多而影响吸振

效果． 在吸振器弹簧刚度为 １．９６×１０８ Ｎ ／ ｍ，质量块

质量为 ３．６ ｍ 时，计算未安装钢轨吸振器、安装了钢

轨吸振器而阻尼系数分别为 ０、４×１０３ Ｎ·ｓ ／ ｍ、４×
１０４ Ｎ·ｓ ／ ｍ 和 ４×１０５ Ｎ·ｓ ／ ｍ 时的钢轨激励点处垂

向位移导纳、振动衰减率和辐射声功率级，并据此绘
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制钢轨位移导纳－频率图、１ ／ ３ 倍频程的振动衰减

率－频率曲线和钢轨声功率级－频率曲线，以及钢轨

总声功率级柱状图，如图 ８ 所示．
　 　 由图 ８（ａ）可知，无阻尼吸振器反而会使钢轨的

共振频率增多、响应峰值增大，起不到减振降噪效果．
阻尼系数为 ４×１０４ Ｎ·ｓ ／ ｍ 时的峰值远小于阻尼系数

为 ４×１０３ Ｎ·ｓ ／ ｍ 和 ４×１０５ Ｎ·ｓ ／ ｍ 时的峰值，且当阻

尼系数过大时，钢轨响应峰值大于未安装吸振器的钢

轨；图 ８（ｂ）中，在 １ ０００ Ｈｚ 附近，阻尼系数为 ４ ×
１０３ Ｎ·ｓ ／ ｍ的振动衰减率明显大于其他阻尼系数

值． 由此可见，吸振器的阻尼系数越大，其调谐频段

越宽． 发挥减振作用需要足够大的阻尼系数． 为了

拓宽吸振器的调谐频段，可以适当增大阻尼系数，但

是不宜过大． 由图 ８（ｃ）可知，当吸振器阻尼系数较

低（≤４×１０３ Ｎ·ｓ ／ ｍ）时，仅降低 ８００ ～ ２ ０００ Ｈｚ 频

段的噪声，且几乎不能降低对峰值频段的噪声，降噪

效果不好． 当吸振器阻尼系数较大时，仅降低 ２ ０００
Ｈｚ 以上频段的高频噪声，且几乎不能降低对峰值频

段的噪声，降噪效果也不佳． 而当吸振器阻尼系数

适中时，可以降低 ８００ Ｈｚ 以上频段的噪声，且对峰

值频段的噪声的降低效果最好． 吸振器需要一定的

阻尼系数（４×１０３ Ｎ·ｓ ／ ｍ 以上）才有一定降噪效果，
但是过大的阻尼系数也会妨碍吸振器降噪作用． 图

８（ｄ）同样证明了这一点，设计合适的阻尼系数可以

降低钢轨声功率级，最高可以降低 １．７２ ｄＢ．
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图 ８　 阻尼系数对位移导纳、振动衰减率和辐射声功率的影响

Ｆｉｇ．８　 Ｉｎｆｌｕｅｎｃｅ ｏｆ ｄａｍｐｉｎｇ ｃｏｅｆｆｉｃｉｅｎｔ ｏｎ ｄｉｓｐｌａｃｅｍｅｎｔ ａｄｍｉｔｔａｎｃｅ， ｄｅｃａｙ ｒａｔｅ， ａｎｄ ｒａｄｉａｔｅｄ ｓｏｕｎｄ ｐｏｗｅｒ

４　 结　 论

以钢轨底部安装的动力吸振器为研究对象，利
用有限元法建立了安装轨底动力吸振器的钢轨全尺

三维实体仿真模型，计算了钢轨的导纳和振动衰减

率特性；采用轮轨滚动噪声预测模型计算了钢轨辐

射噪声，分析了轨底吸振器的减振降噪效果，分析了

动力吸振器参数对轮轨振动与噪声的影响规律，得
出的主要结论如下：

１） 轨底动力 吸 振 器 的 减 振 频 段 为 ７５０ ～

１ ６５０ Ｈｚ，轨底吸振器可以明显提高钢轨在一阶

ｐｉｎｎｅｄ⁃ｐｉｎｎｅｄ 振动频率附近的振动衰减率，具有较

好的减振作用；降噪的频段为 ８００ Ｈｚ 以上，可以使

钢轨总声功率级降低 １．７２ ｄＢ．
２） 增加吸振器的质量比可以提高吸振器的减

振降噪水平，吸振器质量比在大于 ０．０５ 时才能发挥

一定的减振降噪作用． 同时质量比越大，对吸振器

减振降噪能力的提高效率越低，故质量比也不宜

过大．
３） 刚度对钢轨减振效果的影响没有其他两个
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参数明显． 在一定范围内适当增大吸振器刚度可以

略微提高减振降噪水平． 刚度过大时继续增大刚度

仍可提高降噪能力，但是会加剧钢轨的振动响应和

传播．
４） 吸振器的阻尼系数影响振动的调谐频段和

噪声的降低频段． 只有足够大的阻尼系数才能使吸

振器具有一定的减振和降噪能力，同时过大的阻尼

系数会影响吸振器减振降噪能力． 应选择足够大且

与吸振器质量、刚度相匹配的阻尼系数，以发挥吸振

器作用．
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［１８］ＢＥＴＧＥＮ Ｂ， ＢＯＵＶＥＴ Ｐ， ＴＨＯＭＰＳＯＮ Ｄ Ｊ， ｅｔ ａｌ． Ａｓｓｅｓｓｍｅｎｔ ｏｆ
ｔｈｅ ｅｆｆｉｃｉｅｎｃｙ ｏｆ ｒａｉｌｗａｙ ｗｈｅｅｌ ｄａｍｐｅｒｓ ｕｓｉｎｇ ｌａｂｏｒａｔｏｒｙ ｍｅｔｈｏｄｓ
ｗｉｔｈｉｎ ｔｈｅ ＳＴＡＲＤＡＭＰ ｐｒｏｊｅｃｔ［ Ｃ］ ／ ／ Ｐｒｏｃｅｅｄｉｎｇｓ ｏｆ ｔｈｅ Ａｃｏｕｓｔｉｃｓ
２０１２ Ｃｏｎｆｅｒｅｎｃｅ． Ｎａｎｔｅｓ： ［ｓ．ｎ．］， ２０１２： ３７３３
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