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CRH5型动车万向轴扭转振动分析
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　　摘　要 : 采用多刚体动力学软件 SIMPACK建立包含传动系统的单节 CR H5高速动车模型 , 对在万向轴波

动附加力矩作用下引起的传动系统扭转振动进行分析 , 并给出万向轴扭转刚度合理的选用范围。研究结果表明 :

由于万向轴传动不等速性而产生波动附加力矩 , 导致传动系统产生强迫振动 ; 附加力矩的波动频率与动车运行

速度有关 , 强迫振动的频率为万向轴输入轴旋转频率的 2倍 , 附加力矩幅值与输入轴角速度的平方成正比 ; 万

向轴扭转刚度的选用应以传动系统固有频率避开正常运行时万向轴强迫振动频率为原则。建议选用的万向轴扭

转刚度小于 560 kN·m·rad - 1。
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　　CR H5型动车的动力采用纵向布置万向轴传动

方式 , 电机体悬吊挂减小了转向架质量 , 有利于提

高整车动力学性能 , 同时也提高了牵引电机的可靠

性和可维护性。万向轴是传动系统中重要的结构部

件 , 由于结构原因 , 其扭转刚度和弯曲刚度都很

小 , 计算动力学时 , 不能将它作为 1个理想的刚性

元件处理[1 ,2 ]。另外 , 由于万向轴传动的特点 , 中

间轴引起的附加力矩容易导致传动系统扭转振

动[3 ]。为了避开万向轴强迫振动引起的扭转共振 ,

需要合理选取传动系统参数。文中通过对传动系统

扭转振动进行分析 , 表明改变 CR H5 型动车组的

动车结构参数或提高其运行速度 , 都需要合理选取

万向轴的扭转刚度。

1　万向轴传动特点

　　万向铰传动由于输入轴和输出轴之间存在折

角 , 单万向铰主从动轴的瞬时角速度比是变化的。

当输入轴匀速旋转 1圈 , 输出轴同样旋转 1圈 , 但

输出轴经历先减速后加速的过程 , 从而引起输出轴

角速度和角加速度波动[ 3 ,4 ]。双万向铰传动结构如

图 1所示 , 图中中间轴角加速度的表达式如下[4 ] :

　　ε2 =
ε1 cosβ1

1 - sin2β1 cos2φ1
-

ω2
1

sinβ1 sin2β1 sin2φ1

2 (1 - sin2β1 cos2φ1 ) 2 (1)

式中 :β1 为输入轴与中间轴的折角 ;φ1 , ε1 , ω1 分

别为输入轴的相位角、角加速度和角速度。

图 1　十字双万向铰传动结构示意图

　　当折角为 4°、输入轴角加速度为 0时 , 2种输

入角速度下 , 中间轴对应的角加速度波形如图 2所

示 , 可见其角加速度频率等于输入轴旋转频率的 2

倍 , 且角加速度幅值与输入轴的角速度有关。

　　由波动加速度产生的中间轴附加力矩 Ma 为

　　Ma = Jε2 (2)

式中 : J 为中间轴转动惯量。



图 2　2种工况下中间轴对应的角加速度波形

2　CR H5型动车动力学模型

　　CR H5型动车组为 3M + 1 T + 2M + 2 T编组型

式。每节动车的 2 台转向架上各有 1 个驱动轮对 ,

传动系统如图 3所示。按实际结构参数 , 利用多刚

体动力学软件 SIMPAC K建立的单节 CR H5 型动

车动力学模型如图 4所示。模型考虑了车体、2个

构架、4个轮对、2 个驱动电机及电枢、2 组可伸

缩万向轴、2个锥形齿轮箱及小齿轮轴、2 个反作

用杆、2套抗侧滚扭杆等 33个刚体 , 共计 66个独

立自由度和 30 个非独立自由度。CR H5 型动车模

型的自由度见表 1。万向轴电机端与轮对端采用万

向铰铰接 , 分别绕电枢和小齿轮轴关于 y轴和 z 轴

旋转 ,中间轴与电枢和小齿轮轴的折角为4°。中

间轴由两部分构成 , 它们之间存在绕轴旋转和沿轴

平移的自由度 , 其他自由度建立约束锁定。另外 ,

二者之间利用扭转弹簧模拟万向轴扭转刚度。
表 1　CRH5型动车动力学模型的自由度

部件 纵向 横移 垂向 侧滚 点头 摇头

车体 Xc Yc Zc Φc θc Ψc

构架 Xf i Yf i Zf i Φf i θf i Ψf i

电机 Xdi Y di Zdi Φdi θdi Ψdi

电枢 Φmi

万向轴电机端 θ3
cmi Ψ3

cmi

万向轴轮对端 θ3
cgi Ψ3

cgi

小齿轮轴 Φgi

轮对 (大齿轮) Xw j Yw j Z 3
w j Φ3

w j θw j Ψw j

齿轮箱 θ3
bi

反作用杆 θri Ψri

抗侧滚扭杆 θ3
kl j

抗侧滚吊杆 Φ3
kh j θ3

kh j

枕木 Y s j Zs j Φs j

　注 : 3表示非独立自由度 ; i = 1 ,2 ,3 ; j = 1 ,2 ,3 ,4。

　　采用秦沈线轨道不平顺谱 , 车轮踏面为 XP55

磨耗型踏面 , 轨头为 P60 钢轨 , 名义滚动圆半径

为 445 mm , 名义滚动圆之间的距离为 1 493 mm ,

轨底坡为 1/ 40 , 当轮对的横移量在 0～3 mm之间

变化时 , 轮轨接触的等效锥度约为 0106。在数值

积分方法求解中 , 充分考虑了轮轨接触几何和蠕滑

关系的非线性、轮对自由横动量和轴箱横向止挡的

非线性、二系横向止挡刚度的非线性以及各减振器

的卸荷特性。

3　扭转振动分析

　　万向轴角加速度波动引起的附加力矩对传动系

统的强迫振动是不可忽视的[426 ]。其波动加速度幅

值与输入轴旋转角速度的平方成正比 , 尤其要重视

对高速动车传动系统参数的优化 , 避免由于万向轴

传动系统扭转共振引起较大的动载荷。由于传动系

统旋转速度较大 , 为了降低附加力矩 , 需要尽量减

小万向轴中间轴的转动惯量 , 使中间轴的扭转刚度

不能太大 , 但是传动系统的扭转刚度过小又会导致

轮对黏滑振动[7 ]。因此 , 对万向轴中间轴的扭转刚

度的选值范围提出了苛刻要求。

31 1　万向轴传动系统的固有频率

万向轴一端与牵引电枢铰接 , 另一端与小齿轮

轴铰接。计算齿轮箱 (包括轮对) 等效到万向轴上

的当量转动惯量。传动系统可等效为 2个自由度的

扭转振动系统 , 其扭转一阶频率取决于两端的转动
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惯量和万向轴扭转刚度。如果忽略万向轴长度伸缩

变化 , 万向轴扭转刚度可按等截面杆扭转刚度计

算 , CR H5型动车的扭转刚度为 5143 ×105 N ·

m·rad - 1。

对 CR H5型动车的动力学模型进行线性化处

理 , 计算线性系统特征根值 , 得到传动系统扭转振

动固有频率。

31 2　万向轴强迫振动频率

由万向轴传动特点可知 , CR H5型动车万向传

动轴的中间轴的附加力矩波动频率与动车的运行速

度相关 , 关系式为

　　 f m = vi/ (712πR) (3)

　　 f c = 2 f m (4)

式中 : f m 为电枢旋转频率 , Hz ; f c 为中间轴旋转

频率 , Hz ; v为动车组运行速度 , km ·h - 1 ; i 为

齿轮传动比 ; R为车轮半径 , m。

对应不同速度、传动比以及车轮磨耗情况下万

向轴的强迫振动频率见表 2。可见车轮磨耗时 , 万

向轴引起的强迫振动频率较新轮时要大 ; 传动比减

小时 , 对应的强迫振动频率减小。
表 2　万向轴强迫振动频率 3

速度
/ (km·h - 1)

i = 215

新轮 磨耗轮

i = 21 2

新轮 磨耗轮

60 30 32 26 28

120 60 66 52 57

200 99 110 87 96

250 124 136 109 120

　注 : 新轮轮径为 890 mm ; 磨耗轮轮径为 810 mm。

　　新轮、传动比为 215时 , 万向轴一阶扭转固有

频率与不同速度对应的强迫振动频率之间的关系如

图 5所示。

图 5　万向轴转动系统频率

31 3　扭转振动分析

计算模型中 , 车轮采用新轮 , 齿轮传动比为

215 , 轨道为直线轨道。万向轴强迫振动频率与运

行速度有关 , 通过比较不同扭转刚度对应的万向轴

最大扭转力矩 , 可以找到相应速度时的共振扭转刚

度。2种速度工况、不同扭转刚度的万向轴最大扭

转力矩如图 6 所示。可见速度为 66 km ·h - 1时 ,

万向轴强迫振动频率与万向轴扭转刚度为 500

kN ·m·rad - 1时的固有频率接近 , 引起共振 ; 而

速度为 200 km ·h - 1时 , 万向轴共振扭转刚度为

3 400 kN·m ·rad - 1 , 共振时万向轴扭转力矩的

最大放大倍数为 5。图中 200 km·h - 1时对应的最

大万向轴扭转力矩大于 66 km·h - 1时对应的扭转

力矩 , 这是因为中间轴附加力矩与输入轴角速度的

平方成正比的缘故。

图 6　2种速度对应的共振扭转刚度

　　动车运行速度为 200 km·h - 1、万向轴扭转刚

度分别为 500 和 3 000 kN ·m·rad - 1时 , 万向轴

扭矩频谱如图 7和图 8所示。图中的 99 Hz为动车

速度 200 km·h - 1时万向轴的强迫振动频率 , 这与

表 2中计算出的强迫振动频率一致 , 918 Hz 为构

架的点头频率 ; 图 7中 34 Hz和图 8中 89 Hz为对

应扭转刚度的万向轴扭转振动固有频率 , 与图 5曲

图 7　万向轴扭转刚度为 500 kN ·m·rad - 1时的扭转力矩

频谱
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图 8　万向轴扭转刚度为 3 000 kN ·m·rad - 1时的扭转力

矩频谱

线中对应的频率一致。从图 8可见 , 当万向轴扭转

刚度达到 3 000 kN ·m ·rad - 1时 , 万向轴强迫振

动频率与固有频率非常接近 , 说明已引起万向轴的

扭转共振。由于动车实际扭转刚度为 5143 ×105

N ·m ·rad - 1 , 对应的共振速度为 72 km ·h - 1 ,

所以建议 CR H5型动车尽量避开 60～80 km·h - 1

的运行速度区间。

4　万向轴扭转刚度选用原则

　　不同速度下 , 传动系统发生共振所对应的万向

轴扭转刚度不同 , 需要合理选择扭转刚度值 , 使动

车在正常运行速度下传动系统不会发生共振。根据

共振理论 , 强迫振动频率在 2倍的固有频率共振

带范围内引起共振 , 假设 120～250 km ·h - 1为正

常运行速度 , 所对应的共振扭转刚度为 560～

7 000 kN·m·rad - 1。

　　另外 , 低速下轮对发生空转也可能使万向轴旋

转速度增大 , 引起传动系统共振 , 造成传动系统动

态作用力增大 , 因此应选取比 560 kN ·m ·rad - 1

小的万向轴扭转刚度值。这样 , CR H5型动车就能

避开正常运行速度下由万向轴强迫振动引起的传动

系统共振。

分析结果表明 : 当车轮磨耗后 , 万向轴的强迫

振动频率增大 , 由于采用了低频隔振 , 所以车轮磨

耗后会更偏于安全 ; 若减小齿轮箱传动比 , 会使万

向轴的强迫振动频率减小 , 并接近传动系统扭转固

有频率。

5　结　论

(1) CR H5型动车万向轴传动会产生波动的附

加力矩 , 引起传动系统产生强迫振动。其附加力矩

波动频率与动车运行速度有关 , 为万向轴输入轴旋

转频率的 2倍 , 并且附加力矩幅值与输入轴角速度

的平方成正比。

(2) 合理选择万向轴扭转刚度 , 使传动系统固

有频率避开正常运行速度时万向轴的强迫振动频

率。计算结果表明 , CR H5型动车万向轴的扭转刚

度设计合理 , 如果改变动车结构参数 , 特别是减小

齿轮传动比或提高其运行速度 , 均需要慎重。

(3) 为了防止正常运行条件下由于车轮空转而

引起较大的强迫振动频率 , 传动系统应该采用较低

的固有频率 , 故万向轴应该采用较小的扭转刚度。

计算结果表明 , 当万向轴的扭转刚度低于 560

kN ·m·rad - 1时 , CR H5 型动车能避开在正常运

行速度下由万向轴强迫振动引起的共振。
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Analysis on the Torsional Vibration of Cardan Shaft on CRH5 Motor Car

YAO Yuan1 , ZHAN G Hongjun1 , L UO Yun1 , L I Qiuze2

(1. Traction Power State Key Laboratory , Southwest J iaotong University , Chengdu Sichuan　610031 , China ;

2. Changchun Railway Vehicles Limited Company , Changchun Jilin　130062 , China)

Abstract : A single unit model of CR H5 high2speed motor car including complete drive system is estab2
lished by using multi2rigid2body dynamics software SIMPAC K. The torsional vibration of t he drive system

caused by the fluct uant additional moment of t he cardan shaf t is analyzed and t he rational selection range of

t he torsional stiff ness about cardan shaf t is p ut forward. Research result shows t hat t he additional torque

of cardan shaft caused by nonuniform velocity can enforce vibration on t he drive system. The fluct uation

f requency of the additional moment depends on t he speed of vehicle and t he f requency of t he forced moment

is two times t he rotational f requency of t he inp ut shaf t . The amplit ude of the additional moment is p ropor2
tional to t he square of inp ut shaft’s angular velocity. The torsional stiff ness of cardan shaf t should be se2
lected reasonably to avoid resonance under normal running stat us and t he proposed value is less than 560

kN ·m·rad - 1 .

Key words : CR H5 EMU ; Cardan shaft drive ; Torsional vibration ; Forced vibration ; Torsional stiff ness ;

Parameter optimization
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35　铁路空调客车空气净化技术方案研究

通过对 5个铁路局空调客车车厢内空气质量现场调查监测 , 分析了目前空调客车主要车型的空气质量状况 , 确认了主

要污染物及其变化规律 , 结合文献分析和现场实用可行性 , 对国内现行的净化、消毒技术、方式及效果进行了分析比较 ,

提出了适用于我国南北方铁路不同车型、不同车厢的空调客车空气净化技术方案 , 研制出了适用于空调客车空气净化的样

机 , 并进行了实验室净化效果对比实验 , 提出了适合目前空调客车应用的空气净化方案。根据研究结果 , 结合国内外有关

标准和我国铁路实际情况 , 提出 (补充) 空调客车车厢空气质量通风换气净化效果标准建议值。研究成果于 2007年 7月通

过了铁道部科技司组织的技术评审。

36　铁路客运超员极限承受能力及影响因素研究

通过调研不同客车厂的车辆设计参数、旅客平均体重、携带行李重量及车厢空气质量 , 找出影响旅客列车超员的主要

限制性因素 , 并进行理论分析及现场验证 , 从旅客列车的车辆载重、车厢内部空间容积以及车内空气质量 3个不同角度论

证并提出不同车型、车种客车车厢所允许的最大超员状况 , 并且根据不同季节特点做出相应调整 , 提出客车超员状况下相

关的卫生保障措施建议 , 为铁路决策部门制定相关的超员措施提供科学依据。研究成果于 2007年 9月通过了铁道部科技司

组织的技术评审。

37　青藏铁路动物通道设置评价的研究

通过观测野生动物生活习性和活动规律 , 研究青藏铁路施工期、运营期对野生动物生活环境的影响 , 提出动物通道设

置的基本原则和评价方法 , 分析各类野生动物通道的效果 , 提出改进与补救措施 , 对是否取消缓坡通道进行分析论证。

青藏铁路格尔木至拉萨段共设置了野生动物通道 33处 , 通道宽度总计达 58145 km , 占全线长度的 511 %。在充分考虑

不同动物生活习性和区域特点的基础上 , 设计了桥梁下方通道、隧道上方通道和缓坡通道等 3种基本通道类型。研究表明 ,

3种形式的野生动物通道对建设期沿线野生动物种群交流均起到了积极的作用。铁路试运营后 , 从保护野生动物安全的角

度出发 , 并根据野生动物已初步适应从桥梁下方通道通过的情况 , 经分析论证后封闭了 7处缓坡通道 , 没有对野生动物种

群的迁移产生明显影响。研究成果不仅为野生动物的保护、较好地发挥野生动物通道的作用、使铁路对野生动物的影响降

至最低具有重要意义。研究成果于 2007年 11月通过了铁道部科技司组织的技术评审。
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