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扣件胶垫刚度的幅频变对轮轨耦合系统 
随机频响特征的影响 

韦  凯 1,2，张  攀 1,2，王  平 1,2 
(1. 高速铁路线路工程教育部重点实验室，成都 610031；2. 西南交通大学土木工程学院，成都 610031) 

摘  要：以热塑性聚氨酯弹性体(TPEE)的扣件胶垫为研究对象，首先利用万能试验机测得其荷载-位移非线性曲

线。然后，借助非线性静力分析的有限元模型，计算车辆静载与弹条扣压共同作用下该类扣件胶垫的位移幅值及

其对应的静刚度。最后，运用车辆-轨道垂向耦合随机振动分析模型，探讨聚氨酯胶垫的常量刚度、频变刚度与幅

频变刚度对车辆-轨道耦合系统随机振动频响特征的影响规律。研究结果表明：聚氨酯胶垫的静刚度具有显著的非

线性特征，而且在 20 kN 扣压力与 80 kN 静轮载共同作用下聚氨酯胶垫的静刚度在 19.1 kN/mm~37.9 kN/mm 范围

内变化，其均值与规范中假设的线性常量静刚度 26.7 kN/mm 相近；另外，与聚氨酯胶垫的幅频变刚度相比，它

的常量刚度会严重低估轮轨系统 65 Hz~150 Hz 的频域响应。因此，如果车辆−轨道系统中有刚度非线性较强的高

分子材料，就必须综合考虑这些材料刚度的幅变与频变特征，否则将难以准确预测轮轨系统及其周边环境振动的

频域响应。 
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INFLUENCE OF AMPLITUDE- AND FREQUENCY-DEPENDENT 
STIFFNESS OF RAIL PADS ON THE FREQUENCY-DOMAIN RANDOM 

VIBRATION OF VEHICLE-TRACK COUPLED SYSTEM  

WEI Kai1,2 , ZHANG Pan1,2 , WANG Ping1,2 

(1. Key Laboratory of High-speed Railway Engineering, Ministry of Education, Chengdu 610031, China; 

2. School of Civil Engineering, Southwest Jiaotong University, Chengdu 610031, China) 

Abstract:  Taking the rail pads of the thermoplastic polyurethane elastomer (TPEE) for example, the nonlinear 

curves between the static loads of TPEE rail pads and their corresponding compressed deformation were plotted 

by a universal testing machine. A rail-fastener finite element model used for the nonlinear static analysis was 

established to calculate the compressed deformation of rail pads and their corresponding static stiffness under the 

static vehicle weight and the preload of the rail fastener. Finally, the vertical vehicle-track coupled model was 

applied to investigate the influence of the constant stiffness, the frequency-dependent stiffness, the amplitude- and 

frequency-dependent stiffness of TPEE rail pads on the frequency-domain random vibration responses of the 

vehicle-track coupled system. Results indicate that the static stiffness of TPEE rail pads nonlinearly increases with 

the increase of their compressed deformation, and the static stiffness of TPEE rail pads ranges from 19.1 kN/mm 

to 37.9 kN/mm under 1/8 vehicle weight of 80 kN and rail fastener’ preloading of 20 kN, with an average 
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approximately equivalent to the hypothetically linear constant stiffness of 26.7 kN/mm in the national standard. 

Additionally, compared with the amplitude- and frequency-dependent stiffness of TPEE rail pads, their 

hypothetically linear constant stiffness leads to a severe underestimate of the random vibration levels of 

wheel-track coupled system at frequencies of 65 Hz~150 Hz. Thus, only if there are polymer materials with strong 

nonlinear stiffness in the vehicle-track coupled system, it is necessary to comprehensively consider its amplitude- 

and frequency-dependent stiffness; otherwise, it is difficult to accurately predict the frequency-domain responses 

of both the wheel-track coupled vibrations and the train-induced environment vibrations. 

Key words:  rail pads; frequency-dependent stiffness; amplitude-dependent stiffness; vehicle-track coupled 

dynamics; random vibration 

 

20 世纪 90 年代初，车辆-轨道耦合动力学独立

成为了一门学科，并已经历 20 多年的发展与完善，

其科学理论体系已日臻成熟。 

一般而言，车辆-轨道耦合动力学理论模型由车

辆模型、轨道模型与轮轨耦合模型三部分组成。车

辆模型已经从质量弹簧系统的多刚体模型[1]发展到

实体有限元模型[2]。其中，多刚体模型容易理解且

计算效率较高，计算精度在一定程度上可满足工程

需求；车辆实体有限元模型有助于掌握车辆细部结

构的振动响应特征，但是计算效率偏低。在轨道模

型方面，已由有限长连续支承梁模型与有限长离散

点支承梁模型逐步发展到无限长的周期结构模型

(如传递矩阵法[3―4]与辛数学方法[5―6]等)、实体有限

元模型[7―8]与散体离散元模型[9―10]等。在轮轨耦合

关系模型方面，目前普遍使用赫兹非线性弹性接触

理论来求解轮轨法向力，并应用 Kalker 线性接触理

论与沈志云-Hedrick-Elkins 非线性修正理论计算轮

轨蠕滑力。此外，一些简单的线性轮轨关系也被提

出，如线性赫兹弹簧模型与三维密贴式轮轨关系模

型[11]等。在通过上述方法组建车辆−轨道耦合动力

学模型之后，可使用时域数值积分法[1,12]、频域解

析法[5,13]或时频域算法[6,14]来求解车辆-轨道耦合系

统的振动响应。 

由此可见，目前可使用的车辆-轨道耦合动力学

理论模型及其求解方法已有不少。但是，理论分析

与现场实测结果的对比情况依然不容乐观，尤其是

频域内的计算精度问题，这与计算参数的合理性不

无关系。例如：铁路车辆一系悬挂弹簧刚度的频变

性[15]与铁路轨道胶垫刚度频变性问题等[13]。此外，

这些高分子材料的动力学参数还与环境温度、荷载

幅值有关[16―17]。大量实验表明：高分子材料的刚度

随着温度(频率)的降低(增大)而增大。这一结论已基

本达成共识。但是，高分子材料的刚度随荷载幅值

的变化规律尚存有争议。例如：Casado 等[18]以热塑

性高分子材料的扣件胶垫为研究对象，测取其荷 

载-位移曲线。从中可以看出，该类胶垫刚度随着位

移幅值的增大而减小，这与国内一个氯丁橡胶扣件

胶垫的实验结论相似[19]；Kaewunruen 等[20]通过比

选高密度聚乙烯扣件胶垫与普通弹性扣件胶垫的

荷载-位移曲线发现，它们的刚度随着荷载幅值的增

大而增大。该规律与国内另一个氯丁橡胶扣件胶垫

的试验结果一致[21]。此外，Luo 等[22]完成的天然橡

胶扣件胶垫试验数据显示：该类胶垫第一阶动刚度

随着荷载幅值的增大而减小，第三阶动刚度随着荷

载幅值的增大先增大后减小，同时还证明荷载频率

对扣件胶垫刚度的影响明显小于荷载幅值。总之，

高分子胶垫刚度随荷载幅值的增加既可能非线性

递增，也可能非线性递减，还可能既增又减。这与

高分子材质不无关系。 

为了探寻荷载幅值与荷载频率共同作用下扣

件胶垫刚度的幅频变特征对车辆-轨道耦合系统随

机振动频域响应的影响规律，拟将以地铁 A 型车、

DT VI 2 型扣件系统内热塑性聚氨酯弹性体(TPEE)

胶垫与轨枕埋入式无砟道床为例，运用多刚体车 

辆-有限长 Euler 梁垂向耦合随机振动分析模型以及

非线性静力分析的有限元模型，对比分析扣件胶垫

线性假设的常量刚度与其真实属性的频变刚度、幅

频变刚度对车辆-轨道耦合系统随机振动频域响应

的影响差异，探讨在车辆-轨道耦合振动分析中考虑

高分子材料刚度幅变与频变特征的必要性。 

1  热塑性聚氨酯弹性体扣件胶垫的

刚度幅变试验 

利用万能试验机(见图 1)，在室温 25℃条件下，

测取了热塑性聚氨酯弹性体扣件胶垫(以下简称聚

氨酯胶垫)的荷载-位移非线性曲线。 
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图 1  万能试验机 

Fig.1  Universal testing machine 

1.1  试验过程 

首先将扣件胶垫原型试件安装在万能试验机

的加载面板之间。同时，为了保证加载面受力均匀，

在试验胶垫上方安置了一块大于被测胶垫长度的

60 kg/m 钢轨，并在胶垫下方放置一块支承钢垫板。 

在安装扣件胶垫试样之后，检查确认试验装备

能否正常工作。为了消除试验过程中的误差，需在

开始测试之前进行预加载，而且至少需要进行两次

预加载。根据规范要求，本试验预加静载为 140 kN。 

在试验准备工作完成后，即按照规范的加载速

率 3 kN/s[23]对扣件胶垫原型试件进行加载，并记录

其荷载-位移曲线。本试验的加载范围为 0~90 kN。 

以上即为一块扣件胶垫荷载−位移曲线的测试

过程。本试验一共选取了三块聚氨酯的扣件胶垫进

行测试，以消除单块胶垫的随机试验误差。 

1.2  试验结果 

按照以上试验过程，测得了三块聚氨酯胶垫的

荷载-位移曲线，并对三条曲线进行了均一化处理。 

图 2 给出了本试验中三块聚氨酯胶垫的荷载-

位移散点图及其均一化曲线(即相同位移幅值下三块 

 
图 2  热塑性聚氨酯弹性体胶垫的荷载-位移非线性曲线 

Fig.2  The nonlinear curves between the static loads of TPEE 

rail pads and their corresponding compressed deformations 

胶垫所测荷载的平均值)。图 2 显示，聚氨酯胶垫的

荷载-位移均一化曲线呈非线性的变化趋势。 

1.2.1  扣件胶垫的线性常量刚度 

根据规范[23]，扣件胶垫静刚度可用下式进行 

计算：  

2 1

2 1

F F
K

S S





              (1) 

式中：F1 是扣压力(一般取 20 kN)；S1/mm 为荷载取

F1 时扣件胶垫的压缩量；F2 是列车通过时扣件节点

支点反力与扣压力总和；S2/mm 为荷载取 F2 时扣件

胶垫的压缩量。由式(1)可知，扣件胶垫的静刚度被

近似视为线性的常量刚度。显然，这种做法并不适

用于非线性较强的胶垫材料。 

1.2.2  扣件胶垫的非线性幅变刚度 

为准确得到扣件胶垫随位移幅值非线性变化

的静刚度，需首先拟合其荷载-位移曲线(拟合公式

见式(2))，然后对拟合公式进行一阶求导，求导后

的关系式如式(3)所示： 
4 3 20.0401 0.1228 3.368 +F S S S    

5.021 0.4518S                        (2) 
3 20.1604 0.3684 6.736 5.021K S S S      (3) 

式(2)和式(3)中：F/kN 代表静荷载；K/(kN/mm)是静

刚度；S/mm 为静位移。根据式(3)即可得到聚氨酯

胶垫静刚度与其位移幅值的关系曲线，如图 3 所示。

从图 3 可以看出，聚氨酯胶垫的静刚度随着位移的

增大而增大，而且增长速率也逐渐略有递增。 

 
图 3  热塑性聚氨酯弹性体胶垫的静刚度-位移非线性曲线 

Fig.3  The nonlinear curve between the static stiffness of 

TPEE rail pad and its corresponding compressed deformations 

2  非线性的静力分析 

车辆-轨道耦合系统的随机振动问题是该系统

在静力平衡位置的稳态振动响应问题，因此需首先

确定车辆-轨道耦合系统的静力平衡状态。 

由第 1 节可知，扣件胶垫刚度具有显著的非线
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性，因此需对钢轨-扣件系统进行非线性静力分析。

然后，依据式(3)确定随位移幅值变化的扣件胶垫静

刚度；最后按照扣件胶垫动静刚度比，来计算非线

性静平衡状态下车/轨耦合系统的随机振动问题。 

2.1  有限元模型及其参数 

利用 ANSYS 软件，建立了钢轨-扣件系统非线

性静力分析的有限元模型。其中，采用 Beam4 单元

模拟 60 kg/m 的标准钢轨，采用 Combin39 单元模

拟扣件胶垫的非线性荷载-位移关系(见图 2)。 

在进行计算时，考虑了钢轨的自重，并首先给

所有扣件系统施加 20 kN 的扣压力，然后以地铁 A

型车为例，再施加 4 个 80 kN 的静轮载。 

2.2  非线性静力分析结果 

图 4 给出了一节地铁 A 型车 4 个 80 kN 静轮载

作用下一根钢轨不同位置上聚氨酯胶垫扣件系统

的位移幅值。 
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图 4  80 kN 静轮载作用下聚氨酯胶垫扣件系统的位移幅值 

Fig.4  The compressed deformations of TPE rail pads at 

vehicle wheel weight of 80 kN 

从图 4 可以看出，单个轮载只对其前后相邻 3

跨聚氨酯胶垫扣件系统的位移幅值有显著影响，而

且一节地铁 A 型车下两个转向架之间的距离较远，

可不考虑它们的相互影响。另外，由图 4 的计算结

果可知，20 kN 扣压力作用下，聚氨酯胶垫扣件系

统的位移幅值是 1.8 mm，其对应的静刚度是

19.1 kN/mm；80 kN 车轮静载与 20 kN 扣压力共同

作用下，聚氨酯胶垫扣件系统的位移幅值是

3.4 mm，其对应的静刚度是 37.9 kN/mm，约为 20 kN

扣压力作用下聚氨酯胶垫静刚度的 1.98 倍。然而，

利用式(1)计算的聚氨酯胶垫线性常量静刚度仅为

26.7 kN/mm。显然，规范中假设的扣件胶垫线性常

量静刚度，难以反映车轮附近不同位置上扣件胶垫

静刚度随位移幅值非线性变化的真实情况。 

由于一节地铁 A 型车下两个转向架引起其附

近扣件节点的位移分布完全一致，因此下面仅依据

一个转向架附近扣件节点的位移幅值，绘制出其周

边各位置扣件节点的静刚度，如图 5 所示。 
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图 5  单个转向架下不同位置聚氨酯胶垫扣件系统的静刚度 

Fig.5  The static stiffness of TPE rail pads at different 

positions under a single bogie 

3  扣件胶垫的幅频变刚度对车辆- 
轨道耦合系统随机频响的影响 

3.1  车辆-轨道耦合系统的随机振动分析模型、 

计算参数及其计算条件 

以地铁 A 型车与长枕埋入式无砟轨道为例，利

用 MATLAB 软件建立了多刚体车辆-有限长轨道的

垂向耦合随机振动分析模型。其建模与求解过程详

见文献[13]。车辆与轨道计算参数见表 1 与表 2。 

表 1  地铁 A 型车的计算参数 

Table 1  The parameters of type A metro vehicle 

计算参数 量值 

额定负载车体质量 Mc /t 38 

轮对质量 Mw /t 1.35 

转向架质量 Mt /t 2.98 

额定负载车体点头转动惯量 Jc /(t·m2) 2500 

转向架的点头转动惯量 Jt /(t·m2) 3.6 

一系悬挂刚度 Ks1 /(kN/m) 2100 

一系悬挂阻尼 Cs1 /(kN·s/m) 49 

二系悬挂刚度 Ks2 /(kN/m) 2500 

二系悬挂阻尼 Cs2 /(kN·s/m) 200 

车辆定距 2lc /m 2.4 

固定轴距 2lt /m 18 

表 2  轨道模型的计算参数 

Table 2  The parameters of the track model 

轨道部件 计算参数 量值 

弹性模量 2.06×1011 N/m2 

截面惯性矩 3.22×105 m4 钢轨 

每延米质量 60.64 kg/m 

 支承间距 0.6 m 

刚度 随幅值与频率变化 
扣件胶垫 

阻尼 7.5×104 N·s/m 
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在以上模型与参数基础上，以车速 80 km/h、

波长大于 1 m 的美国 5 级高低不平顺谱与波长小于

1 m 的我国石太线短波不平顺谱为基本条件，计算

分析扣件胶垫幅频变刚度对车体、转向架、车轮与

钢轨竖向随机振动加速度频域响应的影响规律。 

需特殊说明的是，这里仅测试了聚氨酯胶垫的

静刚度，为反映其在轮轨耦合系统中的动力行为，

需将其换算成动刚度。鉴于我国地铁扣件胶垫

3 Hz~5 Hz 激振条件下动静刚度比一般在 1.4 以    

下[1]，这里统一采用 1.4 倍的动静刚度比对其进行

换算。 

3.2  扣件胶垫刚度与位移幅值、激振频率的关系 

扣件系统刚度由扣压件刚度与胶垫刚度组成，

其中扣压件刚度仅为 0.5 kN/mm~1.2 kN/mm，约为

扣件胶垫刚度的 6%。因此，扣件胶垫刚度可近似

看作整个扣件系统的总刚度。扣件胶垫刚度常用线

性弹簧来模拟，其大小主要取决于车辆轴重及其激

振频率。 

从现有文献可以发现，扣件胶垫刚度与激振频

率在对数坐标系内近似成线性关系[17, 24―25]，可用下

式表示： 

0 0lg (lg lg ) lgK k f f K           (4)
 

式中：K0是较低激振频率 f0时扣件胶垫的初始刚度；

k 是对数坐标系下扣件胶垫刚度与激振频率线性关

系的斜率，该指标能够反映扣件胶垫刚度的频变幅

度(或频变程度)。经统计发现，扣件胶垫刚度的频

变幅度 k 在 0.05~0.3 范围内变化[17, 24―25]；此外，低

频初始刚度 K0 取决于扣件胶垫初始静平衡的位移

幅值，可近似将所有扣件胶垫的低频初始刚度 K0

取为规范中假设的线性常量刚度(即文献[13]中的

做法)，也可按照其真实的非线性力学特征在不同位

置上取不同的低频初始刚度，见下式： 

0 0lg (lg lg ) lg[ ( )]K k f f K S         (5) 

式中，K0(S)是与初始静位移幅值有关的低频初始   

刚度。 

为了比较扣件胶垫不同类型的刚度对车-轨耦

合系统随机频响特征的影响规律，在表 3 中共设计

三个计算工况。在工况 1 中，所有扣件胶垫取规范

中假设的线性常量刚度(既不考虑扣件胶垫刚度的

频变特征，也不考虑其幅变特征)，以下简称常量刚

度；在工况 2 中，所有扣件胶垫以线性常量刚度为

低频初始刚度来考虑其频变特征(见式(4))，以下简

称频变刚度；在工况 3 中，所有扣件胶垫以随位移

幅值变化的低频初始刚度来考虑其频变特征(见式

(5))，以下简称幅频变刚度。另外，由于本文重点

讨论随位移幅值变化的扣件胶垫刚度对车-轨耦合

系统随机频响的影响规律，所以为了简化计算，这

里将工况 2 和工况 3 的初始低频取为 4 Hz，而其频

变幅度 k 取为 0.15。  

表 3  计算工况 

Table 3  The calculation cases 

计算工况的序号 4 Hz 的初始刚度/(kN/mm) 胶垫刚度的频变幅度 

1 1.4×26.7=37.4 0 

2 1.4×26.7=37.4 0.15 

3 1.4×(19.1~37.9)=26.7~53.1  0.15 

3.3  扣件胶垫常量刚度、频变刚度与幅频变刚度对

车辆-轨道耦合系统随机频响的影响 

下面分别计算了扣件胶垫常量刚度、频变刚度

与幅频变刚度影响下车体、转向架、车轮与钢轨垂

向随机振动加速度的功率谱密度，如图6~图9所示。 

3.3.1  车体垂向随机振动加速度的功率谱密度 

从图 6 可以看出，三工况的计算结果基本重合。

这说明扣件胶垫的幅频变刚度对车体垂向随机振

动加速度频域响应的影响很小，可忽略不计。 
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图 6  车体垂向随机振动加速度的功率谱密度 

Fig.6  The power spectrum density of vertical random 

vibration acceleration of vehicle car 

3.3.2  转向架垂向随机振动加速度的功率谱密度 

图 7 显示，三工况下 20 Hz 以内转向架垂向随

机振动加速度频域响应的差异很小，但是在

20 Hz~150 Hz 频域范围内，其差异不容忽视。 

通过进一步观察发现，在 20 Hz~50 Hz 范围内，

常量刚度工况的计算结果最大，频变刚度工况次

之，幅频变刚度工况最小。比如：在常量刚度工况

下，转向架 37 Hz 对应的功率峰值为 0.087 m2/s4/Hz 

(图 7 中 A 点)；而在频变刚度与幅频变刚度工况下，

相同频点的功率峰值分别为常量刚度工况的 93.1%

和 90.8%。但是在 50 Hz~150 Hz 范围内，其规律刚
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好相反，即幅频变刚度工况的计算结果最大，常量

刚度工况最小，频变刚度工况仍然位于中间。比如：

在幅频变刚度工况下，转向架 73.7 Hz 对应的功率

峰值为 0.12 m2/s4/Hz(图 7 中 B 点)，分别是频变刚

度与常量刚度工况下相应频点功率峰值的 1.2 倍和

2.7 倍。 
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图 7  转向架垂向随机振动加速度的功率谱密度 

Fig.7  The power spectrum density of vertical random 

vibration acceleration of vehicle bogie 

由此可知：与聚氨酯胶垫常量刚度相比，其频

变刚度与幅频变刚度会略微降低转向架 20 Hz~ 

50 Hz 的中低频振动响应，但是却会大幅提高

50 Hz~150 Hz 的中高频振动响应，只不过幅频变刚

度的影响程度更大。 

由于聚氨酯胶垫的三种不同类型的刚度对

20 Hz~50 Hz 中低频振动响应的影响较小，下面将

着重讨论它们对 50 Hz 以上中高频振动响应的影响

规律。 

3.3.3  车轮垂向随机振动加速度的功率谱密度 

图 8 表明，车轮垂向随机振动加速度的功率谱

密度主要集中分布在 0~150 Hz 的频域范围内。 
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图 8  车轮垂向随机振动加速度功率谱密度 

Fig.8  The power spectrum density of vertical random 

vibration acceleration of vehicle wheel 

在本算例中，聚氨酯胶垫的常量刚度工况下，

车轮的第一主频是 57.6 Hz，其对应的最大功率峰值

为 4.2 m2/s4/Hz；频变刚度工况下，车轮最大功率峰

移至 66.7 Hz 的 7.0 m2/s4/Hz，该最大功率峰值是常

量刚度工况的 1.7 倍，并且其第一主频也比常量刚

度工况高出 9.1 Hz；幅频变刚度工况下，车轮垂向

随机振动加速度的最大功率峰值又增至 75.1 Hz 的

7.8 m2/s4/Hz，该最大功率峰又是频变刚度工况的1.1

倍，而且其第一主频又高出频变刚度工况 8.4 Hz。 

3.3.4  钢轨垂向随机振动加速度的功率谱密度 

图 9 表明，钢轨垂向随机振动加速度的功率谱

密度主要分布在 50 Hz 以上的中高频范围之内，而

且这里讨论的扣件胶垫三类刚度主要影响 20 Hz~ 

200 Hz(特别是 65 Hz~185 Hz)的随机频响。 

0 50 100 150 200 250
0

2

4

6

8
 常量刚度
 频变刚度
 幅频变刚度

 

 

功
率
谱

/(
m

2 /s
4 /H

z)

频率/Hz  
图 9  钢轨垂向随机振动加速度功率谱密度 

Fig.9  The power spectrum density of vertical random 

vibration acceleration of steel rail 

通过进一步比较可以发现，在 65 Hz~185 Hz

范围内，聚氨酯胶垫幅频变刚度的影响最大，频变

刚度次之，常量刚度的影响最小。即：在常量刚度

工况下，钢轨垂向随机振动加速度的最大功率峰值

是 4.1 m2/s4/Hz，其对应的第一主频是 76.1 Hz；在

频变刚度与幅频变刚度工况下，钢轨垂向随机振动

加速度的第一主频及其最大功率峰值分别增至

84.7 Hz 的 6.2 m2/s4/Hz 与 85.0 Hz 的 6.9 m2/s4/Hz。 

总之，与聚氨酯胶垫常量刚度相比，频变刚度

与幅频变刚度均会显著增大车轮与轨道 65 Hz~ 

150 Hz 的中高频振动响应，而且幅频变刚度的影响

明显高于频变刚度的影响。 

4  结论与建议 

以热塑性聚氨酯弹性体的扣件胶垫为研究对

象，利用万能试验机测得其荷载-位移非线性曲线。

然后，建立了钢轨-扣件系统的非线性静力分析有限

元模型，计算得到了车辆静轮载与弹条扣压共同作

用下车轮附近聚氨酯胶垫随位移幅值非线性变化

的静刚度。最后，运用车辆-轨道垂向耦合随机振动

分析模型，对比分析了聚氨酯胶垫线性常量刚度、
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非线性频变刚度与幅频变刚度对车体、转向架、车

轮与钢轨垂向随机振动加速度频域响应的影响规

律。所得结论与建议如下： 

(1) 万能试验机的测试结果表明：地铁扣件的

聚氨酯胶垫静刚度随着压缩变形的增大而非线性

递增。另外，根据钢轨-扣件系统的非线性静力分析

可知：在扣件弹条扣压力 20 kN 作用下，聚氨酯胶

垫的静刚度为 19.1 kN/mm；而在列车静荷载与扣压

力共同作用下，它的静刚度变为 37.9 kN/mm。显然，

聚氨酯胶垫的静刚度在19.1 kN/mm~37.9 kN/mm范

围内变化，其均值与规范中假设的线性常量静刚度

26.7 kN/mm 相近。 

(2) 轮轨垂向耦合随机振动的频域分析结果表

明：聚氨酯胶垫刚度的幅变与频变特征，不会影响

车体主频带的随机频响，但是却会略微降低轮轨系

统 20 Hz~50 Hz 的中低频振动响应，同时会显著增

大其 65 Hz~150 Hz 的中高频振动响应。这部分振动

响应恰恰也是地铁环境振动中突出的敏感频带。 

(3) 根据本案例的分析不难想见，如果在车辆

或轨道系统中设置有刚度非线性较强的高分子减

振材料，那么只有综合考虑这些材料静刚度的非线

性幅变特征及其动刚度的非线性频变特征，才能精

确预测轮轨系统及其周边环境振动的频域响应。 
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