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摘要: 为了阐明机车驱动系统弹性架悬对改善机车的横向动力学性能的机理, 建立具有10 自由度的驱动系统弹性

架悬的机车单转向架横向动力学模型, 比较不同的驱动系统悬挂形式和参数, 对机车横向稳定性和轮对轮轴横向

力的影响, 并从动力吸振角度解释这一现象。结果表明: 驱动系统相对构架横向及摇头振动转移了构架的振动能

量, 减小了构架的蛇行运动幅值, 从而提高了机车横向稳定性并减小轮轴横向力; 当驱动系统横向悬挂频率接近

于轮对蛇行运动频率时, 机车横向动力学性能最佳; 驱动系统较小的横向悬挂阻尼, 有利于提高机车的横向稳定

性和减小轮轨动作用力, 当阻尼比为0. 2～0. 3 时, 弹性架悬显著减小了轮轴横向力。最后利用反共振理论给出了

驱动系统横向悬挂刚度的选取原则和规律。
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引　言

将驱动系统通过摆杆或其他弹性元件悬挂在构

架或车体底架下, 是近年来国内外高速机车、动车

转向架的一种新技术
[ 1～4]
。这种结构方式可改善机

车、动力车高速运行时的横向动力学性能, 适用于

速度160 km / h等级以上机车及高速动力车。欧洲很

多200 km/ h 等级的机车都是在E120机车基础上进

一步发展起来的, 它们都将驱动系统由E120机车的

非弹性悬挂改为弹性悬挂[ 5]。中国CRH3型动力车

驱动系统以及 “蓝剑”、“中华之星”动力集中式动

车就是采用这种方式。国内罗 、张红军等在驱动

系统弹性架悬机车的动力学理论研究, 转向架结构

方案设计等工程应用研究方面作了许多探索和开创

性的工作, 获得了丰富的工程经验[ 5～9]。在弹性架悬

改善动力学性能机理方面, 认识还不够透彻, 认为

驱动系统弹性架悬实现与构架质量和惯量间的解

耦, 隔离驱动系统在转向架的横向运动[ 5, 10] , 这种定

性的认识并不能精确给出合理的弹性架悬悬挂参

数。S Alf i分析了电机的连接刚度对高速动力车临界

速度的影响[ 3] , 利用动力吸振器解释驱动系统弹性架

悬对横向稳定性的影响。本文建立具有10自由度的

驱动系统弹性架悬的机车单转向架横向动力学模型,

比较不同的驱动系统悬挂形式和参数, 分析驱动系统

弹性架悬对机车动力学性能影响, 从动力吸振角度研

究驱动系统弹性架悬对机车动力学性能影响机理, 根

据反共振理论给出了弹性架悬悬挂参数选取规律。

1　弹性架悬转向架动力学模型

对于高速机车, 驱动系统通过单橡胶关节和两

个摆杆悬挂在构架下, 橡胶关节和两个摆杆分别布

置在驱动系统沿轨道方向的两侧, 有摆杆布置在靠

近电机侧和非电机侧两种结构形式。驱动系统相对

构架水平方向具有横向和摇头自由度。本文针对B0

转向架, 忽略车体运动的影响, 假设构架与固定的

系统坐标间通过二系悬挂元件连接, 如图1。

等效驱动系统弹性悬挂质量和摇头惯量, 并将

非弹性悬挂质量和摇头惯量合算在构架上。考虑构

架、轮对和驱动系统的横向及摇头方向振动, 该模

型具有5个刚体、10个自由度。其动力学方程为

MX
�+ CX

�+ KX = Q ( 1)

式中　M, C, K 分别为系统的质量、阻尼和刚度矩

阵, Q为外力向量, 具体参数见表1。

对于轮对的运动方程, 由于轮对的横向和摇头

运动通过轮轨切向力耦合, 轮对的运动为横向和摇

头方向具有相同振动频率和一定相位差的蛇行运
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图1　弹性架悬转向架模型

F ig . 1　T he bogie m odel w ith elastic suspension

动。忽略轮对受到的轮轨自旋蠕滑力, 直线轨道上

弹性定位单轮对线性动力学方程的刚度矩阵Kw 和

阻尼矩阵Cw 如下:

Kw =

kp y + kgy - 2f �

2�el 0f �

r 0
l
2
1 kp x + kg�

( 2)

Cw =
1
v

2f � 0

0 2l
2
0 f �

( 3)

　　刚度矩阵为非对称, 对应系统矩阵具有复特征

值, 当特征值有正实部时, 振动系统失稳。对于轮

轨系统, Kw 非对称项为轮对横向和摇头振动耦合

项, 引起系统能量输入 [ 11]。Cw 消耗能量, 由式可知

Cw 与轮对运行速度v 有关, 随着v 增加, 阻尼减小。

在一个蛇行周期内, 系统输入能量与阻尼消耗能量

平稳时, 线性系统为临界稳定状态, 对应的速度为

线性临界速度。

驱动系统在横向和摇头方向振动具有相同的振

动频率和衰减系数, 驱动系统与构架连接的横向刚

度ky 和阻尼 cy 分别表示如下

ky = ( 2�f y )
2
md

cy = �y2md ( 2�f y )
( 4)

式中　f y 为驱动系统横向悬挂频率( Hz) , �y 为驱动
系统横向悬挂阻尼比, md 为驱动系统弹性悬挂质

量, 同理可得到驱动系统相对构架的摇头刚度和阻

尼。

表1　模型参数

Tab. 1　The parameters of bogie model

符号 物理意义 数值 符号 物理意义 数值

mw 轮对质量 3 085 kg 2b 转向架轴距 2. 5 m

I w 轮对摇头惯量 2 024 kg·m 2 2l0 左右接触斑横向跨距 1 493 mm

m f

构架质量 (加驱动系统非

弹性悬挂质量 )
7 186 kg 2l1 一系横向跨距 2 200 mm

I f
构架惯量 (加驱动系统非

弹性悬挂惯量 )
9 751 kg·m 2 2l2 二系横向跨距 2 200 mm

md 驱动系统弹性悬挂质量 1 765 kg r 0 滚动圆半径 0. 625 m

I d 驱动系统摇头惯量 1 019 kg·m 2 �e 轮轨接触斜度 0. 15

k px 单轴一系纵向刚度 40 kN / mm f � 纵向蠕滑系数 8. 624E6

kpy 单轴一系横向刚度 6 kN / mm f � 横向蠕滑系数 8. 144E6

k sx 转向架二系纵向刚度 0. 8 kN / m m kgy 轮轨接触重力刚度 41. 4 kN / m

k sy 转向架二系横向刚度 0. 8 kN / m m kg� 轮轨接触重力角刚度 - 23 kN / r ad

csx 转向架二系纵向阻尼 1 000 kN·s/ m k r 轮轨接触刚度 50 kN / mm

csy 转向架二系横向阻尼 60 kN·s/ m v 运行速度 -

2　弹性架悬对横向线性稳定性影响

对于采用刚性轮对的轨道车辆, 由于车轮踏面

存在接触斜度, 轮对在轨道上会产生蛇行运动。因

为轮对定位刚度及重力作用, 轮对横向蛇行运动在

一定的速度范围内是稳定的, 即轮对具有趋于轨道

中心的趋势。当车辆运行速度超过某一定值 (称为

临界速度) 时, 轮对最大横向位移趋于某一非零正

值, 形成稳定的极限环运动。工程上, 当轮对的横

向位移不能快速收敛, 称为车辆横向失稳。轮轨车

辆在服役过程中, 由于某些参数的变化, 例如踏面

磨耗引起轮轨接触斜度增大, 会显著降低车辆的横

向稳定性。横向失稳会恶化车辆动力学性能甚至引

起脱轨, 所以轨道车辆设计时需要校核车辆的横向

稳定性并保证较高的安全裕度。轮轨车辆横向稳定

性一直是轮轨车辆系统动力学的重点和难点问题之
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一[ 12 ]。

校核车辆的横向稳定性有线性和非线性计算两

种方法, 计算线性稳定性, 可以快速估算车辆的临

界速度并优化相关参数, 通过各刚体振动频率和振

型识别相应的失稳模态。对式 ( 1) 的齐次项求解特

征值和特征向量, 刚度矩阵为非对称, 且阻尼矩阵

与运行速度相关, 为非比例阻尼, 可将系统方程利

用状态空间表示。计算2n阶系统矩阵的特征值和特

征向量, 得到n对共轭特征值和共轭特征向量。每一

特征值的虚部和实部分别表示对应自由度的振动圆

频率和衰减系数, 根据特征向量得到不同频率对应

的刚体振型。根轨迹曲线是车辆线性系统方程在不

同速度下所有计算特征根的结果。根轨迹曲线中,随

车辆运行速度变化的振动模态决定了车辆系统的稳

定性。当系统的所有特征根实部全为负值时, 系统

的运动是稳定的。

为了讨论不同驱动系统结构形式和弹性架悬参

数对横向稳定性的影响, 分析了如下4种模型、组合

成6种情况的线性稳定性。

( 1) 无驱动系统模型;

( 2) 驱动系统非弹性固定在构架上;

( 3) 弹性定位单轮对, 相当于构架只有一个前

进方向自由度;

( 4) 驱动系统弹性架悬, f y= 3 Hz, �y= 1. 0;

( 5) 驱动系统弹性架悬, f y= 3 Hz, �y= 0. 3;

( 6) 驱动系统弹性架悬, f y= 4 Hz, �y= 0. 3。

图2为不同模型和驱动系统弹性架悬参数计算

的线性临界速度, 驱动系统非弹性连接增加了构架

的质量及摇头惯量, 其横向稳定性最差。弹性定位

单轮对模型相当于构架不参与横向蛇行运动, 计算

线性临界速度最高。图3为三种模型对应的根轨迹

曲线, 对于转向架模型, 图中虚部较小特征根对应

轮对的蛇行模态, 线性稳定范围内, 轮对的蛇行频

率为1～4 Hz;频率较大的对应构架的横向振动 ( 5

～10 Hz)。驱动系统弹性架悬转向架的横向临界速

度与f y 有关, 当f y 为0时, 相当于无驱动系统转向

架; 当f y 较大时, 相当于驱动系统与构架非弹性连

接; 当f y 接近轮对蛇行频率时, 驱动系统弹性架悬

横向稳定性明显优于无驱动系统模型, 且临界速度

与�y 有关。驱动系统弹性架悬相当于动力吸振器的

作用, 驱动系统的横向和摇头振动转移了构架的横

向和摇头振动, 当 f y 接近于轮对蛇行激振频率时,

使得构架的蛇行振幅最小, 从而提高转向架的稳定

性。图4中转向架临界速度最大时, 对应的临界稳定

状态构架横向位移最小, 并非驱动系统与构架相对

位移 (可理解为驱动系统悬挂阻尼耗散能量) 达到

最大, 从而验证了动力吸振器的理论解释。

轮轨车辆临界失稳模态通常对应于转向架的蛇

行, 即构架与轮对同频同相运动。图3和5中除根轨

迹曲线 ( 5) 以外, 随着运行速度增加, 首先达到临

界稳定状态为轮对蛇行引起。根轨迹曲线 ( 5) 为构

架横向振动首次失稳, 失稳速度对应图2中驱动系

统弹性架悬转向架线性临界速度的上限值。轮轨车

辆失稳后, 各部件以失稳频率振动, 构架横向失稳

对应的振动频率较高, 会引起转向架较大频率的剧

烈振动, 车辆应通过优化悬挂参数避免构架横向振

动为首次失稳模态。根轨迹曲线 ( 5)对应的�y 较小,

驱动系统固有频率与轮对蛇行频率接近时, 产生共

振, 轮对的蛇行阻尼减小。

图 2　不同的 f y 计算线性临界速度

Fig. 2　T he linear critical speed with different f y

图 3　根轨迹曲线

F ig . 3　T he ro ot locus cur ves
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图4　不同悬挂频率的计算结果

Fig . 4　T he ca lculat ion r esults w ith different f y

图5　根轨迹曲线

Fig . 5　The root lo cus curv es

3　弹性架悬对轮轴横向力影响

车辆在轨道上运行时, 受到线路不平顺作用,轮

轨间存在着较大的动作用力, 轮轴横向力是评价车

辆动力学性能的重要指标之一。轮轴横向力随着速

度的增加而增大, 高速机车车辆尤其重视低轮轨动

作用力。为了研究驱动系统弹性架悬对轮轨车辆轮

轴横向力的影响, 针对式 ( 1) , 引入轨道横向不平

顺, 并考虑到到轮对与钢轨横向位移超过8. 5 mm

的轮轨间隙后, 用单边接触刚度 kr及阻尼模拟轮缘

接触, 采用数值方法的非线性动力学模型, 计算轮

轴横向力并获得统计值。

AAR5级横向不平顺的直线轨道上, 不同f y 的

仿真结果如图6, 7所示, 同样, 驱动系统弹性架悬

减小构架横向和摇头振动幅值, 减小了轮轴横向力。

轮轴横向力最小时对应的驱动系统悬挂频率为轮对

的蛇行频率, 并且构架的横向位移的摇头角位移最

小。图7中, 当转向架运行过程中, 蛇行频率变化范

围较小时, 较小的�y 对减小轮轴横向力有利。

图6　不同 f y 仿真结果

Fig . 6　T he simulat ion r esults with different f y

图7　�y 对轮轴横向力的影响

F ig . 7　The ax le lat eral for ces w it h differ ent �y

通常直线上转向架后轮对的轮轴横向力大于前

轮对, 仿真结果表明f y 的变化对前后轮轴横向力的

大小有影响。参考文献 [ 3] 中将构架前、后轮对位

置横向加速度分别表示如下

y�1 = y�f + p��f = - �2
( y0 + p �0) e

i�t
( 5)

y�2 = y�f - p��f = - �2( y0 - p �0) ei�t ( 6)

　　构架横向加速度与摇头加速度引起的前后位置

横向加速度叠加, 加速度矢量图见图8。车辆线性系

统分析表明, 低频轮对蛇行引起轮对和构架同频同

相振动, 构架摇头振动相位较横向振动相位超前90°

左右。如图8所示, 当相位差为90°时, 构架的前、后

轮对位置横向加速度相等, 而当相位差大于90°时,

后轮对位置横向加速度大于前轮对, 可以形象理解

为引起后轮对横向力大于前轮对的原因。

构架摇头与横向振动相位差与构架的质量、摇

头惯量以及水平方向悬挂参数有关。不同驱动系统

悬挂参数, 会影响构架固有振动频率和摇头与横向
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图8　构架前后轮对位置加速度矢量关系

F ig . 8　 Acceler ation vector r elationship of the bog ie

frame′s positions at the fr ont and rear

wheelset s

振动相位差。图9为驱动系统悬挂频率对构架摇头

与横向振动相位差及后轮对轮与前轮对轮轴横向力

比值影响曲线, 仿真结果表明相位差与横向力比值

的关系虽未严格符合矢量图分析, 但是总体趋势大

致一致。较小的驱动系统横向悬挂刚度有利于平衡

前后轮对的轮轴横向力。

图 9　前后轮对轮轴横向力比值与相角差的关系

F ig . 9 　 Relationship betw een the ax le lateral fo r ce

ra tion and the phase angle differ ence

4　反共振理论与弹性架悬参数优化

仿真结果表明: 对于弹性架悬机车, 当驱动系

统的悬挂频率接近于轮对蛇行频率时, 机车动力学

性能最优。为了揭示这一现象, 建立该转向架简化

的动力吸振器模型, 利用反共振理论解释其机理并

提出驱动系统弹性架悬参数的优选值。简化模型选

取等效到轮对的横向运动作为系统自由度, 并且动

力学参数为等效参数, 如图10所示。假设车体横向

位置固定, 模型中考虑到构架和电机的横向振动自

由度, 轮对横向简谐振动作为系统的输入激励。

根据振动理论, 不考虑阻尼时, 构架横向振幅

y f 与轮对横向振幅 y w 的比值为如下传递函数

G 11 ( �) =
yf
y w

=

　
kp y ( ky+ kc- md�2 ) + kck y

( k~sy+ kpy+ k y- m~ f �2
) ( ky+ kc- md�2

) - kyky
( 7)

　　上式中, “～”表示该参数的等效值; kc为驱动系

统与轮对连接的六连杆联轴器横向合成刚度。当系统结

构参数一定时, 相同激扰频率下构架及电机横向振幅与

轮对的振动幅值比为一常数。当激振频率�= �n满足式
条件时, 构架振动幅值比G 11 ( �) 为0。

kp y( k y + kc - md�2
n ) + kcky = 0 ( 8)

　　即受迫振动物体静止不动, 这种现象称为反共

振, 对应的激振频率�n称为反共振频率。反共振频
率与共振频率不同, 共振频率为G11 ( �) 的分母为
零时对应的激振频率, 而反共振频率为分子为零对

应的频率值。对于自由度为n的振动系统, 分别有n

个共振频率和n个反共振频率
[ 13]
。

图10　驱动系统弹性架悬简化模型

F ig . 10　T he simplified model of elastic suspension

轮对蛇行运动频率是低频域内轮对横向运动的

主要频率, 当运行速度恒定时, 激振频率�n为蛇行
频率�o, 则最优驱动系统横向悬挂刚度 ky 为

k y =
kp y

kp y + kc
( md�2

o - kc) ( 9)

　　可知, 随着�o 和md增大, 对应的ky 增大; 当联

轴器刚度k c增大, ky 减小。由于kc较kp y小一个数量

级
[ 9]

, 则

ky ≈ md�2
o - k c ( 10)

　　由于轮对蛇行运动频率与运行速度有关, ky 可

以根据机车常用速度范围而选定合理值。为了快速

衰减驱动系统的横向振动并减小共振时的振动幅

值, 驱动系统与构架连接横向减振器。图11为不同

�y 对应构架与轮对的振动幅值比, 横坐标为驱动系

统悬挂频率与轮对蛇行运动频率比。由于悬挂阻尼

的作用, 悬挂频率与蛇行频率比略小于1, 且为小阻
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尼比时, 构架与轮对的振动幅值比较小。

图11　不同 �y 对应构架与轮对的振动幅值比

F ig . 11 　 The amplitude r atio o f bog ie fr ame and

wheelset w ith different �y

5　结　论

建立具有 10自由度的驱动系统弹性架悬的机

车单转向架横向动力学模型, 比较不同的驱动系统

悬挂形式和参数, 分析驱动系统弹性架悬对机车动

力学性能影响及其机理, 结论如下:

( 1) 机车驱动系统弹性架悬有利于改善机车动

力学性能, 驱动系统相对构架横向及摇头振动转移

了构架的振动能量,减小了构架的蛇行运动幅值,从

而提高了机车横向稳定性并减小轮轴横向力;

( 2) 当驱动系统悬挂频率接近于轮对蛇行运动

频率时, 机车动力学性能最佳。这是因为结构共振

使得驱动系统具有较大的相对构架的振动幅值, 而

有利于构架的振动能量转移到驱动系统。根据反共

振理论, 给出了驱动系统横向悬挂刚度的选取原则

和规律。

( 3) 驱动系统较小的横向悬挂阻尼, 有利于提

高机车的横向稳定性和减小轮轨动作用力, 当阻尼

比为0. 2～0. 3时, 弹性架悬显著减小了轮轴横向

力, 但实际结构中, 为了抑制过大的驱动系统横向

位移, 横向悬挂要求较大阻尼比。

( 4) 横向悬挂阻尼比较大时, 驱动系统弹性悬挂机车

横向动力学性能不一定优于无驱动系统的车辆动力学性

能, 则可以利用驱动系统弹性架悬实现与构架质量和惯量

间的解耦来理解驱动系统弹性架悬机理。
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The mechanism of dynamic effect of the driving system elastically

mounted on the bogie frame of locomotive

YA O Yuan, ZH A N G K ai-lin, LUO S hi-hui, ZH A N G H ong-j un

( T r act ion Pow er St ate Key Labor ator y , Southw est Jiaot ong U niver sity , Chengdu 610031, China)

Abstract: The driving sy st em elastically suspended on the bog ie frame is conduciv e to the lat eral dynamics perfo rmance of the

locomo tiv e. In o rder t o cla rify the mechanism , a bog ie dynamics model w ith 10 degr ees o f freedom w hich includes the elastic

dr iv ing sy stem was established. T he later al stabilit y and later al fo rce of the w heelset wer e analy zed w ith different suspension

structur es and par ameters of the driving sy stem, and t ho se phenomena w ere made clear in v iew of dynamic vibration

absorption. T he result s show that acco rding t o later al v ibra tion and yaw ing of the driving sy stem relative to the bog ie fr ame

its v ibrat ion ener gies ar e transfer red , w hich r educes t he amplitude o f frame hunting , thus im prov ing the later al stability and

reducing later al for ces of the w heelset . W hen later al suspension fr equency of the dr iv ing sy stem is close to t he hunting

fr equency of w heelset, the lat eral dynamic perfo rmance of locomotive is optimum. The smaller lateral suspension damping is

helpful to improve the lat eral stabilit y of the locomotive and reduce the W/ R dynamical for ces. Wit h the damping r atio of

elast ic suspension from 0. 2 to 0. 3, the later al for ces of the axle can be reduced significantly . Finally , the r easonable selection

for latera l suspension stiffness of t he dr iving system is pr oposed using the anti-resonance theor y.

Key words: lo como tiv e; driving sy stem; elastic suspension; dynamic vibr ation abso rption; anti-r esonance theo ry

作者简介: 姚远 ( 1983- ) , 男, 博士, 讲师。电话: ( 028) 87600660; E-mail: yyuan8848@ 163. com

487　第5 期 姚　远, 等: 驱动系统弹性架悬对机车动力学性能影响机理 　


