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换装拉杆外置式径向转向架机
车曲线通过性能分析

岳禹哲 1，陈吉永 1,2,3，姚 远 1

（ 1.西南交通大学 轨道交通运载系统全国重点实验室，四川 成都 610031；

2.中车大同电力机车有限公司，山西 大同 037038；

3.轨道交通机车系统集成山西省重点实验室，山西 大同 037038 ）

摘 要：为了探究径向转向架技术在国产交流传动六轴电力机车上应用的可行性，本文首先梳理了机车

径向转向架的概念、技术发展历程和导向机理，依托HXD2C型电力机车技术平台，提出了一种基于“拉杆

外置式”的径向机构，实现原车换装的径向转向架方案。其次利用多体动力学软件Simpack建立机车动力学

模型，对比换装径向转向架与传统转向架两种方案机车小半径曲线通过时，导向轮对与中间轮对冲角、轮轨

横向力与轮缘磨耗因子等指标。计算表明，换装径向转向架方案可以明显降低机车导向轮对与中间轮对的冲

角与轮轨横向力，提高了机车曲线通过性能；R400m曲线工况机车新轮惰行与全功率牵引状态，导向轮对轮

缘磨耗因子分别降低了64%与25%，显著降低了机车轮缘磨损速率。

关键词:径向转向架;电力机车;动力学;曲线通过;轮缘磨耗
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0　引言

机车通过小半径曲线时，必须依赖于车轮轮缘引

导来保证转向架沿轨道行驶。对于传统转向架，为了

保证机车牵引能力，较大的一系悬挂纵向刚度使机车

通过曲线时，轮对与钢轨形成较大冲角，进而产生明

显的轮缘磨耗与轮轨噪声，且曲线半径越小，此现象

越明显。因此，减少曲线通过时轮对冲角与轮轨横向

力对于降低机车轮缘磨耗与运营维护成本具有重要

意义。

对机车传统转向架进行结构改造，并加装径向机

构，使之成为能与原车整体换装（不涉及车上设备）

的径向转向架，可以有效地解决这个问题。相较于传

统转向架，径向转向架最大的优势是在保证高速运行

稳定性的前提下，通过曲线时能使各轮对都尽可能地

贴近曲线半径方向。

1　机车径向转向架

1.1　技术发展历程

径向转向架这一概念是从铁路车辆上诞生的。20

世纪 70年代初，德籍南非人Herbert Scheffel在传统货

车转向架结构上进行改进：通过对角支撑结构耦合前

后轮对的摇头姿态来提高其通过曲线时的速度，以及

改善轮缘磨耗状况，该转向架也成为世界上最先投入

量产应用的车辆径向转向架[1]。

由于机车转向架的结构远比传统货车转向架复杂，

直至 1980年后，各国在机车径向转向架方面才有了进

一步进展。

20世纪 80年代中期，瑞士将Re 4/4型电力机车原

有二轴转向架的一部分改造为前后轮对运动相互独立
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的方案；另一部分则改造为相互耦合的方案[2]。同时

期，德国也对DB120系列机车转向架进行了改造，即

通过增加杆系结构来实现自导向与迫导向功能[3]。

随后，美国 GM 公司的电气动力部 （后文均用

“EMD”缩写来代替）同样意识到将径向技术运用到机

车上是未来发展的一个重要创新方向。80 年代末，

EMD利用HTB（high-traction two axles）转向架进行改

造，试制出了第一代径向转向架[4]，并对其结构进行改

进，随后试制出了第二代径向转向架[5]。在完成所有测

试后，EMD 利用 HTC （high traction-three axles）转向

架开展了三轴径向转向架的研究。由于中间轴的结构

限制，三轴转向架必须引入一套连杆结构，才能使端

轴轮对在通过曲线时做“八字”摇头运动，以实现径

向功能。EMD通过“对角斜拉杆四杆机构”来实现此

功能，如图1所示。EMD将此命名为HTCR（high trac‐

tion-three axles-radial）径向转向架[6]。

HTCR径向转向架被EMD应用在SD60M-AC等内

燃机车上，取得了显著成效，同时期，GE公司推出了

“外置反作用臂”径向转向架[7]，但由于结构复杂，日

常维护困难，仅在少数机车上进行了换装。

1997年，戚墅堰厂通过技术引进以及与西南交通

大学的合作，完成了HTCR径向转向架对DF8B型内燃

机车的适配设计，取得了显著成效[8]。随着戚厂的成功

试制，国内诸多机车制造厂也纷纷对HTCR技术进行

了研究：二七厂对适配DF7D型内燃机车进行了理论计

算[9]；资阳厂对原径向结构进行了优化并试制运用在

DF8B及DF8DJ型内燃机车上[10]；大连厂对适配DF4D

货运型内燃机车进行了研制与小批量生产[11]；四方厂

对适配 DF21 型米轨内燃机车进行了研制，如今仍在

运用[12]。

随着中国铁路的快速发展，许多铁路既有线已完

成“截弯取直”与电气化提速改造，能否将径向转向

架技术应用于当今大功率电力机车上已成为一个重要

问题。2013年，株机公司联合西南交通大学研发出了

一种适配于 HXD1C 型电力机车的“下置式”径向结

构，该结构安装于转向架底部，且并非倾斜布置[13]。

2022年，株机公司对该结构进行改造，并移植到了两

轴转向架上，适配于HXD1型电力机车，实现了原车

换装[14]。本文提出了一种“拉杆外置式”径向结构适

配于HXD2C机车，该结构既能达到径向效果，又便于

日常拆解维护。

当前，不依赖于机械连杆结构而实现径向的技术

正在兴起，其中最具代表性的是西门子联合利勃海尔

研制的ADD （aktiver Dreh-Dämpfer）技术，即通过机-

电-液耦合系统精准控制，使其在直线上可作为机车二

系抗蛇行减振器使用，而在曲线上可为其提供主动转

向动力，以达到径向目的，如图2所示。

1.2　导向机理

为了建立简化力学模型以探究转向架在曲线上的

导向机理，首先要明确轮轨接触各局部坐标系相对于

轨排面大地坐标系的投影关系，设转向架以恒速v沿轨

道前进，并以导向轮对为例，如图3所示。

其中，X Ⅰ - Y Ⅰ为大地固定坐标系；X - Y为前端轴

的名义位置坐标系 （方向与构架名义位置坐标系相

同）；X' - Y'为前端轴的实际位置坐标系；X'' - Y''为前

端轴名义位置的钢轨坐标系，又称为径向坐标系。曲

线上轮对名义坐标相对于钢轨坐标的几何夹角为 β =

l0 /R，其中R为曲线半径，l0为转向架端轴距的1/2，b0

为左右滚动圆横向间距的1/2；轮对实际位置坐标系相

对于名义位置的摇头角为ψ，并规定逆时针转动方向为

负，即可得到导向轮对相对钢轨的冲角为α =ψ - β。

图1　HTCR转向架径向机构

Fig. 1　HTCR bogie radial mechanism

1—导向梁；2—扭筒；3—支承关节；4—转臂；5—中间连杆；6—轴箱拉
杆座。

图2　二系主动径向技术实物图

Fig. 2　Active radial technology for secondary suspension physi‐
cal diagram

图3　前端轴投影大地坐标系说明

Fig. 3　 Front-end axis projection geodetic coordinate system 
specification
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其次，要明确轮轨接触斑坐标系与大地坐标系的

投影关系。以前端轴左轮为例（对应曲线外轨），其轮

轨接触斑处的空间位置关系如图 4所示[15]。其中，x0 -
y0为接触斑车轮坐标系（其在轨排面的投影方向与X' -

Y'相同）；x+ - y+为接触斑钢轨坐标系（其在轨排面的

投影方向与X'' - Y''相同）；δl （下标 l、r区分左、右轮）

为轮轨接触角；γl为车轮断面接触角；ζl为接触斑超前

（落后）角。

由于最终的转向架力学模型建立在轨排面大地坐

标系，因此需要将轮轨接触斑坐标系中的纵向蠕滑力

T 0
xij、横向蠕滑力T 0

yij与几何力FG投影到大地坐标系中，

其中几何力FG 为公切面法向力N沿 Y''轴的投影分量，

i、j分别取 l、r（区分左、右轮）与1、2（区分前、后

轮），公式如下：

T 'xij = T 0
xij cos ζij (1)

T 'yij = T 0
yij cos γij (2)

FGij =Nij sin γij (3)

在明确各坐标系的位置关系后，建立转向架在圆

曲线上的简化力学模型（未考虑轮缘等非线性效应）。

由于机车三轴转向架的中间轴通常有较大的横动量，

因此三轴模型可简化为两轴模型，便于后续的分析与

计算，如图5所示。另外，由于传统转向架的一系定位

刚度较大，故此模型中前后轮对在构架上的位置可近

似视为不变，即看作刚性转向架模型。设转向架存在

两个自由度：横移 yb 与摇头 ψb。转向架的总质量为

Mb，相对于其中心的摇头惯量为 Ib，其中心受车体的

横向刚度Ks与扭转刚度Kt约束。

由于转向架轴距显著小于曲线半径，因此可近似

考虑前后轮对的横移和冲角为：

y12 = yb ± l0ψb (4)

α12 =ψb  β (5)

根据上述简化模型可建立转向架整体动力学方程：

Mb ÿb = T 'yl1 cosψb + T 'yr1 cosψb

+T 'yl2 cosψb + T 'yr1 cosψb - T 'xl1 sinψb

-T 'xr1 sinψb - T 'xl2 sinψb - T 'xr2 sinψb

+FGl1 cos β -FGr1 cos β +FGl2 cos β

-FGr2 cos β -Ks yb

(6)

Ibψ̈b = T 'xl1b0 - T 'xr1b0 + T 'xl2b0 - T 'xr2b0

+T 'yl1l0 + T 'yr1l0 - T 'yl2l0 - T 'yr2l0

+FGl1 cos α1l0 -FGl1 sin α1b0

-FGr1 cos α1l0 -FGr1 sin α1b0

+FGl2 sin α2b0 -FGl2 cos α2l0

+FGr2 cos α2l0 -FGr2 sin α2b0 -Ktψb

(7)

为简化方程，首先要对几何力近似求解，即认为

Nl =Nr =Qw/2（Qw为轴重），按以下方程进行推导：

γlr = γ0  ε ( y
b0 ) (8)

Nl sin γl -Nr sin γr =-2y ( Qwε
2b0 ) (9)

为进一步简化，定义等效重力刚度KG：

KG =
Qwε
2b0

(10)

式(9)可简化为：

Nl sin γl -Nr sin γr =-2KG y (11)

对于前后轮对的纵向/横向蠕滑力，采用Kalker线

性蠕滑理论简化公式进行求解（忽略自旋蠕滑），按以

下公式进行推导：

T 0
xl1xr1 =f11( λy1

r0

+
b0α̇1

v
±

b0 ± y1

R ) (12)

T 0
xl2xr2 =f11( λy2

r0

+
b0α̇2

v
±

b0  y2

R ) (13)

T 0
yl1 = T 0

yr1 = f22(α1 -
ẏ1

v ) (14)

T 0
yl2 = T 0

yr2 = f22(α2 -
ẏ2

v ) (15)

考虑到转向架在曲线上左右侧车轮接触角的差异，

为简化书写，定义：

P12 = cos γl12 + cos γr12 (16)

图4　轮轨接触斑坐标系说明

Fig. 4　Explanation of wheel-rail contact patch coordinate sys‐
tem

图5　转向架简化力学模型

Fig. 5　Bogie simplified mechanical model
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A = b0γ0Qw (17)

将上述方程代入式(6)和式(7)中，经整理，可得到

简化变换后的动力学方程：

Mb ÿb +
f22( )P1 +P2

v
ẏb +

f22l0( )P1 -P2

v
ψ̇b

+ (4KG +Ks ) yb - f22(P1 +P2 )ψb

-
4b0 f11

R
ψb = f22(P2 -P1 ) β

(18)

Ibψ̈b +
f22l0( )P1 -P2

v
ẏb +

4f11b0
2

v
ψ̇b

+
f22l0

2( )P1 +P2

v
ψ̇b +

4f11b0 λ
r0

yb

+
4f11b0

R
yb + 2KGl0(cos α1 - cos α2 ) yb

+2KGl0
2(cos α1 + cos α2 )ψb +Ktψb

+l0 f22(P2 -P1 )ψb + f22l0 β (P1 +P2 )
= 2Aβ

(19)

在曲线理想稳态工况下，可忽略动力学方程一阶

与二阶导数项，且认为P1 »P2 =P，可将动力学方程进

一步简化为

(4KG +Ks ) yb - (2Pf22 +
4b0 f11

R )ψb = 0 (20)

( 4b0 f11 λ
r0

+
4b0 f11

R ) yb + (4KGl0
2 +Kt )ψb

=-β (2Pf22l0 + 2A)
(21)

根据式(20)与式(21)，即可解出 yb 与ψb 的表达式，

进而可以求得y12与α12等其他量，在此不逐项列出。

根据图5力学模型，可列出前后轮对的摇头力矩：

Mz1 = b0(T 'xl1 - T 'xr1 ) - b0 sin α1(FGl1 +FGr1 ) (22)

Mz2 = b0(T 'xl2 - T 'xr2 ) + b0 sin α2(FGl2 +FGr2 ) (23)

将上述简化公式代入，并忽略一阶导数项，前后

轮对的冲角作等价无穷小处理，即认为 sin α12 = α12，

整理式(22)与式(23)可得：

Mz12 =-2f11b0( λr0

+
1
R ) y12 Aα12 (24)

在大多数情况下，机车转向架以任何速度通过曲

线时，其第一轮对的外轮通常贴靠外轨，而其他轮对

的位置则因速度及其他因素而异[16]。为便于分析，设

此模型中 y1与α1均小于0，y2>0，α2≈0。进一步规定方

向，使轮对趋近于径向的方向为正方向，远离的方向

为负方向，可得出传统转向架通过曲线时前后轮对受

到的摇头力矩，如式（25）与式（26）所示：

M'z1 =-2f11b0( λr0

+
1
R ) | y1 | -A|α1 | (25)

M'z2 = 2f11b0( λr0

+
1
R ) | y2 | (26)

为了使第一轮对（导向轮对）趋近于径向，需额

外施加力矩以实现平衡。基于轮轨蠕滑力导向的机车

径向转向架便利用了此思路进行设计：运用机械连杆

结构使前后轮对相反的摇头力矩相互传递，相互补偿，

进而使转向架端轴各轮对趋近于径向位置。

2　换装方案及其动力学建模

2.1　径向方案与一系悬挂改造

径向改造方案依托于HXD2C型电力机车转向架技

术平台。该转向架是中车大同电力机车有限公司在法

国PRIMA货运机车三轴转向架的基础上，经过消化吸

收、开发、再创新的产品，其最大运行速度为120 km/

h，轴重为25 t[17]。

为了保证转向架径向改造后与车体接口保持一致，

且各部件之间不出现干涉等问题，选择“外置拉杆”

式径向方案，如图6所示。

变更端轴一系悬挂结构，将原有的双拉杆定位方

式改为单拉杆定位方式，并增设导向梁结构，以实现

牵引力的传递。导向梁通过两侧的轴箱拉杆与轴箱结

构相连，通过扭筒和支承关节与构架相连接。机械连

杆布置在转向架的两侧，并设置旋转臂与之相连，通

过将轮对的摇头运动转化为旋转臂的旋转运动以实现

端轴轮对摇头运动的耦合，这样既能规避与其他结构

产生干涉，又能实现端轴摇头力矩的相互传递，达到

径向效果。

增添径向机构后，端轴的一系悬挂参数同样需要

调整。为了充分释放端轴的摇头自由度以达到径向目

的，需大幅度降低一系弹簧的水平刚度；为了弥补机

车高速运行的稳定性，需在端轴同时加装一系纵向减

振器与一系橡胶弹性定位装置。

2.2　动力学模型建立

根据HXD2C型电力机车结构参数，利用 Simpack

多体动力学软件建立其传统转向架与径向转向架动力

学模型，主要参数如表1所示。

动力学模型由刚体、铰接、力元与约束等元素构

图6　HXD2C机车径向转向架

Fig. 6　HXD2C locomotive radial bogie
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成，如图 7所示。径向转向架模型刚体包括 1个车体、

2个构架、2个牵引杆装置、4个导向梁、4个旋转臂、

6个轮对、6台牵引电机、6个电机吊杆、8个连杆、12

个轴箱与 12个轴箱拉杆。其中，导向梁与构架之间只

设置摇头自由度，旋转臂与构架之间只设置点头自由

度，机车的一系/二系悬挂系统均由力元进行模拟，其

中减振器的力元采用Maxwell简化模型，即以刚度和阻

尼串联来模拟实际减振器的作用效果。

3　曲线通过性能分析

3.1　曲线工况设置

HXD2C机车绝大部分配属于郑州铁路局新乡机务

段，另一小部分配属于太原铁路局侯马北机务段。机

车主要承担货运列车的牵引任务，运行在新月线、侯

月线、新石线（新乡-兖州段）、京九线（菏泽-商丘北

段）与南同蒲线等，线路最小曲线半径为400 m[18]。

为了更好地探究机车换装后的径向效果，选取小

半径R400m曲线工况进行设置，如表 2所示。机车通

过速度约为70 km/h，轨道不平顺选用德国高干扰线路

谱，分别考虑 JM3新轮与等效锥度为0.6的磨耗轮两种

状态。

设置机车通过由直线-缓和曲线-圆曲线-缓和曲线-

直线组成的一段完整的曲线，利用Simpack数值积分方

法进行计算。

3.2　惰行工况

提取机车通过曲线时第一轮对（导向轮对）与第

二轮对（中间轮对）的轮轨横向力、冲角与轮缘磨耗

因子。其中，轮对冲角与轮轨横向力采用时域曲线与

统计值进行对比评估，轮缘磨耗因子采用其统计值进

行评估（轮缘磨耗因子值为圆曲线上轮轨横向力与轮

对冲角的统计值相乘）。

机车惰行工况下，径向方案第一、二轮对的冲角

与轮轨横向力均有较大程度改善，尤其是新轮工况下

导向轮对的冲角与第二轮对的轮轨横向力，如图 8~11

所示。

JM3 新轮状态下，径向方案导向轮对的冲角与轮

轨横向力相较于原车降低了60%与8%，中间轮对降低

了 61%与 65%；磨耗轮状态下，导向轮对可下降 55%

表1　机车主要结构参数

Table 1　Parameters for locomotive main structure

参数

轴重 / t

最大运行速度/(km·h-1)

转向架轴距 / m

转向架中心距 / m

一系垂向刚度（每轴）

/(kN∙mm-1)

二系垂向刚度（每轴）

/(kN∙mm-1)

数值

传统转向架

25

120

2.25-2

12.32

1.70

6

径向转向架

25

120

2.25-2

12.32

1.16

6

图7　HXD2C径向转向架动力学模型

Fig. 7　HXD2C radial bogie dynamics model

表2　R400m曲线工况设置

Table 2　Parameters for R400m curve condition

圆曲线半

径/m

400

缓和曲线长

度/m

80

圆曲线长

度/m

350

外轨超高/

mm

75

欠超高/mm

70
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图8　惰行第一轮对冲角

Fig. 8　Angle of attack of the first wheelset under idling condi‐

tion
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图9　惰行第一轴轮轨横向力

Fig. 9　Lateral wheel-rail force of the first wheelset under idling 

condition
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图10　惰行第二轮对冲角

Fig. 10　Angle of attack of the second wheelset under idling con‐

dition
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与 13%，中间轮对可下降 52% 与 45%，如表 3 与表 4

所示。

对于轮缘磨耗因子，径向方案相较于原车在新轮

状态下导向轮对可下降 64%，中间轮对可下降 86%；

磨耗轮状态下，导向轮对可下降 61%，中间轮对可下

降74%，如表5所示。

3.3　牵引工况

对于机车牵引工况，根据HXD2C机车（25 t轴重）

牵引特性曲线可知，机车在70 km/h全功率运行时每轴

能理想发挥最大牵引力约为 64 kN，车轮名义半径为

0.625 m，可得到此工况下，每轴理论转矩为40 000 N·

m[19]。对模型每轴施加该牵引转矩，为避免瞬时冲击，

使之在0~5 s内逐渐达到目标转矩。在机车尾部车钩处

施加与大地相连的车钩力来模拟其所受阻力，使机车

的牵引力得到平衡，匀速通过曲线。

机车牵引工况下，径向方案轮对的冲角有所改善，

但不及惰行工况改善显著，而轮轨横向力几乎没有得

到改善，甚至略微恶化，如图12~15所示。

JM3 新轮状态下，径向方案的冲角相较于原车导

向轮对和中间轮对降低了 28%与 25%，而轮轨横向力
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图13　牵引第一轴轮轨横向力

Fig. 13　Lateral wheel-rail force of the first wheelset under trac‐

tion condition
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图14　牵引第二轮对冲角

Fig. 14　Angle of attack of the second wheelset under traction 

condition
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图12　牵引第一轮对冲角

Fig. 12　Angle of attack of the first wheelset under traction con‐

dition
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图15　牵引第二轴轮轨横向力

Fig. 15　Lateral wheel-rail force of the second wheelset under 

traction condition
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图11　惰行第二轴轮轨横向力

Fig. 11　Lateral wheel-rail force of the second wheelset under 

idling condition

表3　惰行工况轮对冲角

Table 3　Angle of attack of the wheelset under idling condi‐
tion °

转向架

方案

传统

径向

JM3新轮

第一轮对

0.60

0.24

第二轮对

0.28

0.11

JM3磨耗轮

第一轮对

0.55

0.25

第二轮对

0.23

0.11

表4　惰行工况轮轨横向力

Table 4　Lateral wheel-rail force of the locomotive under 
idling condition kN

转向架

方案

传统

径向

JM3新轮

第一轮对

71.3

65.3

第二轮对

42.7

15.0

JM3磨耗轮

第一轮对

58.3

50.5

第二轮对

28.3

15.5

表5　惰行工况轮缘磨耗因子

Table 5　Wheel flange wear factor of locomotive under 
idling condition kN·°

转向架

方案

传统

径向

JM3新轮

第一轮对

42.8

15.7

第二轮对

12.0

1.7

JM3磨耗轮

第一轮对

32.1

12.6

第二轮对

6.5

1.7
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则较导向轮对增长了 4%，中间轮对降低了 4%；磨耗

轮状态下，导向轮对和中间轮对冲角降低了 29% 与

22%，而轮轨横向力则较导向轮对增长了 4%，中间轮

对降低了10%，如表6与表7所示。

对于轮缘磨耗因子，径向方案相较于原车在新轮

状态下导向轮对可下降 25%，中间轮对可下降 28%；

磨耗轮状态下，导向轮对可下降 26%，中间轮对可下

降31%，如表8所示。

4　结论

1）建立了机车转向架的简化力学模型，推导出了

转向架前后轮对曲线通过时因冲角和横移量而产生的

回转力矩，从理论公式的角度验证了基于轮轨蠕滑力

导向的机车径向转向架的导向机理。

2）基于“拉杆外置式”径向机构，实现 HXD2C

机车换装径向转向架方案，对比换装径向转向架与传

统转向架两种方案机车R400 m曲线通过性能。惰行工

况下，径向方案对于机车导向轮对、中间轮对冲角与

轮轨横向力均有较大程度改善。导向轮对冲角最大可

下降 60%，轮轨横向力最大可下降 13%，轮缘磨耗因

子最大可下降 64%；中间轮对冲角最大可下降 61%，

轮轨横向力最大可下降 65%，轮缘磨耗因子最大可下

降86%。

3）机车全功率牵引工况，导向轮对冲角最大可下

降 29%，而轮轨横向力略有增大，轮缘磨耗因子最大

可下降 26%；中间轮对冲角最大可下降 25%，轮轨横

向力最大可下降10%，轮缘磨耗因子最大可下降31%。
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Analysis on the Curve Negotiation Performance of Electric Locomotive 
with Retrofitted External Tie-rod Radial Bogies

YUE Yuzhe1, CHEN Jiyong1,2,3, YAO Yuan1

(1. State Key Laboratory of Rail Transit Vehicle System, Southwest Jiaotong University,Chengdu, Sichuan 610031, China；

2. CRRC Datong Co., Ltd., Datong, Shanxi 037038, China；

3.Shanxi Key Laboratory of Rail Transit Locomotive System Integration, Datong, Shanxi 037038, China)

Abstract:  In order to explore the feasibility of applying radial-bogie technology to domestic AC drive six-axle electric locomotives, 

this paper first introduces the concept, technical development history, and guidance mechanism of locomotive radial bogies. Based on the 

HXD2C electric locomotive technology platform, a radial mechanism based on "external pull rod" is proposed to realize a radial bogie 

solution for the original vehicle retrofit. Secondly, a locomotive dynamics model is established using the multi-body dynamics software 

Simpack to compare two schemes: retrofitting radial bogies and traditional bogies. The comparison focuses on indicators such as the an‐

gle of attack between guide wheelsets and intermediate wheelsets, lateral wheel-rail forces, and wheel flange wear factors when the loco‐

motive passes through small-radius curves. Calculations show that the retrofitting radial bogie solution can significantly reduce the angle 

of attack and lateral wheel-rail forces of both guide wheelsets and intermediate wheelsets, thereby improving the locomotive's curve ne‐

gotiation performance. In R400m curve conditions, under both idle and full-power traction states, the guide wheel flange wear factor is 

reduced by 64% and 25% respectively, significantly slowing down the locomotive wheel flange wear rate.

Keywords:  radial bogie; electric locomotive; dynamics; curve negotiation; flange wear
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