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机车传动系统扭转与轮对纵向
耦合振动稳定性
姚　远 ,张红军 ,罗　赟 ,金鼎昌

(西南交通大学 牵引动力国家重点实验室 ,四川 成都　610031)

摘　要 :为研究机车打滑时传动系统扭转与轮对纵向耦合运动作用下传动系统的稳定性 ,建立了机

车单轮对传动系统动力学模型 ,考虑了轮对回转与纵向振动自由度 ,对非线性系统微分方程在平衡

点附近线性化 ,并根据线性化系统在状态空间中的特征值判断系统的稳定性 ,绘制了振动系统临界

稳定曲线。分析结果表明 :由于轮轨粘着系数的负斜率 ,传动系统的扭转振动与轮对的纵向振动为

不稳定的自激振动 ,两者与轮对运行速度和轴重有关 ,速度越大 ,轴重越小 ,振动越稳定 ,因此 ,传动

系统的扭转与轮对的纵向阻尼能很好抑制这种自激振动。
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Torsional2longitudinal coupling vibration stability of drive system for locomotive
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( Traction Power State Key Laboratory , Southwest J iaotong University , Chengdu 610031 , Sichuan , China)

Abstract : In order to investigate the stability of drive system under torsional2longitudinal coupling

vibration for locomotive in slippage process , a dynamics model of drive system with single wheelset was

set up , the torsional and longitudinal vibration freedoms of the wheelset were taken into account . The

nonlinear differential equations of drive system vibration were linearized at the balance point , and its

eigenvalues were calculated to judge the stability of the system , whose critical vibration curves were

gained. Analysis result shows that the torsional vibration of drive system and the longitudinal vibration

of wheelset are self2excited vibrations because of the negative slope of adhesion curve between wheel and

rail , and their stabilities depend on wheelset’s speed and axle load. The higher the velocity is and the

lower the axle load is , the stabler the vibrations are. So the damps of torsional and longitudinal

vibrations are able to suppress the unstable vibrations. 1 tab , 5 figs , 8 refs.
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0　引　言

近来轮对纵向振动越来越受到重视[ 122 ] ,纵向振

动会引起车轮踏面剥离以及车体的颤振现象。相关

研究表明 :轮对的纵向振动是纵向自激振动 ,轨道水

平不平顺、轮对横移、摇头等作用是诱发轮对纵向振



动的重要原因 ,纵向振动与轮对运行速度有关 ,并提

出纵向共振速度概念[2 ]。机车驱动动力学研究表

明 :传动系统的扭转振动和轮轨之间的摩擦非线性

特性耦合的相互作用导致传动系统自激扭转振

动[324 ] ,不稳定的扭转振动会降低机车的粘着系数 ,

导致轨道表面出现周期性的磨耗[5 ]。轮轨粘着曲线

负斜率会导致传动系统强烈的自激扭转振动 ,引起

轮轨粘着系数周期性变化 ,从而会导致轮对纵向振

动 ,轮对纵向振动与轮对粘滑振动耦合作用导致机

车传动系统复杂的动力学行为。

基于此 ,本文建立了简化的机车单轮对传动系

统数学模型 ,考虑轮对回转与纵向振动自由度 ,分析

了在平均蠕滑率大于临界蠕滑率时 ,轮对纵向和粘

滑耦合振动稳定性 ,讨论了相关参数对振动稳定性

的影响。

1　传动系统扭转振动模型

1 . 1　传动系统动力学模型

为了便于分析 ,将机车传动系统简化为图 1的三

物体四自由度模型 ,三物体分别为电枢、轮对和车体 ,

包括等效到轮对上的电枢转角和轮对回转角θm、θw ,

轮对和车体纵向位移 xw、xc 4个自由度。图 1中 Jm

为电枢等效到轮对上的当量转动惯量 ; Jw 为轮对转

动惯量 ; Mw、Mc 分别为轮对和车体质量 ; kd、cd 分别

为电枢与轮对之间的当量扭转刚度和阻尼 ; kx、cx 分

别为轮对纵向定位刚度和阻尼 ; Tm 为电机力矩 ; Tr

为钢轨对轮对的反作用力矩 ; Fr 为轨道对轮对瞬时

作用力 ; F0 为牵引力 ; F为轮载 ;θ、x分别为牵引电

机与轮对以及轮对与车体之间的位移 (除去电机力矩

引起的平衡角位移)。

图 1　单轮对传动模型

Fig. 1　Drive model wit h single wheelset

假设牵引电机的输出力矩以及机车牵引力为恒

定值 ,可建立传动系统动力学模型微分方程为
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式中 : Tr0、Fr0分别为轨道对车轮的平均牵引力矩与

平均牵引力。

等效阻尼作用力为
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式中 : Fd ( ·)与 Fx ( ·)分别为传动扭转与轮对纵向

振动等效阻尼函数。在没有阻尼力 ,计算式 (1)的特

征根时 ,传动系统的固有频率为 39. 8 Hz和 11. 8 Hz。

1 . 2　简化轮轨粘着曲线

在驱动动力学研究中 ,蠕滑率与 Carter及 Kalker

定义的有所不同 ,动车驱动轮对瞬态蠕滑率定义为[6 ]

s = 1 -
V
ωr

= 1 -
V 0 + x

·

(ω0 +θ
·
) r

(3)

线性化得 s = s0 +
V 0

ω2
0 r
θ
·

-
1
ω0 r

x
· (4)

s0 = 1 -
V 0

ω0 r

式中 :s0 为平均蠕滑率 ;V 为动车瞬时速度 ;V 0 为动

车平均速度 ;ω为轮对瞬时角速度 ;ω0 为轮对平均

角速度 ; r为轮对半径。

在轮轨粘着曲线中 (图 2、3) ,当蠕滑率较大时 ,

轮轨摩擦热及钢轨表面粗糙度引起轮轨粘着系数降

低。图 2为实际测量的粘着系数蠕滑率曲线[728 ] ,当

粘着系数达到峰值后 ,随着蠕滑率的增加 ,轮轨粘着

系数降低。图 3为简化的轮轨粘着曲线 ,可以用分

段线性函数表示它们的关系

　　
图 2　测量曲线

Fig. 2　Measured curves
　　　　

图 3　简化曲线

Fig. 3　Reduced curves

　　　　μ=
μm s/ sm 0≤s < sm

μm + kμ ( s - sm ) sm < s≤1
(5)
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式中 :μ为粘着系数 ;μm 为最大粘着系数 ; sm 为最大

粘着系数对应的临界蠕滑率 ; kμ 为粘着曲线负

斜率。

1 . 3　等效阻尼作用力

轮对地面瞬时粘着力及力矩分别为

Fr =μW 0

Tr = Fr r

　　Fr 中包括了轨道对轮对动态牵引力 F′r 和 Fr0

两部分 , Tr 中包括了轨道对轮对动态力矩 T′r 和

Tr0两部分。W 0 为轴重。将其代入式 (5)可得

　　Fr =
W 0μm s/ sm 0≤s < sm

W 0μm + W 0 kμ ( s - sm ) sm < s≤1
(6)

当 s = s0 时 ,可得静态牵引力为

　　Fr0 =
W 0μm s0 / sm 0≤s0 < sm

W 0μm + W 0 kμ ( s0 - sm ) sm < s0 ≤1
(7)

同理可得到 Tr 和 Tr0。

由于轮轨粘着系数曲线负斜率使得传动系统失

稳 ,因此 ,只有当平均蠕滑率 s0 大于临界蠕滑率 sm

时 ,才存在稳定性分析问题。本文仅考虑图 3 曲线

中 A B 段 ,将式 (6) 、(7)代入式 (2) ,可得等效阻尼作

用力为
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将蠕滑率线性化式 (4)代入式 (8) ,可得线性化

等效作用力为
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将式 (9)代入式 (1) ,有
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式 (10)可等效为

MX
¨

+ CX
·

+ KX = 0 (11)

2　稳定性分析

根据振动理论 ,当式 (11)在状态空间中的复特

征值全部具有负实部时 ,传动系统是稳定的 ;当某特

征值具有正实部时 ,系统是不稳定的。式 (11)状态

空间形式为

Y
·

= AY (12)

Y =
X

X
· (13)

A =
0n En

- M - 1 K - M- 1 C
(14)

式中 : En 为 n阶单位矩阵。

本文利用 Matlab 软件求解 A的全部特征值 ,

V 0 为 10 km ·h - 1 , s0 为 2 % , kμ 为 - 0125 , cd 为

500 N·m·s·rad - 1 , cx 为 0 , A的复特征根见表 1。
表 1　A的复特征根

Tab. 1　Complex eigenvalues of A

实部 15. 41 74. 24

虚部 39. 5 11. 8

注 :表中虚部已被 2π除 ,单位为 Hz。

从表 1中看出 : A的两共轭复特征值具有正实

部 ,传动系统是不稳定的 ,其频率分别为 39. 5 Hz和

11. 8 Hz ,与前文计算固有频率一致。当机车牵引

大负荷或轨面粘着条件下降 ,轮轨蠕滑率大于临界

蠕滑率时 ,轮轨粘着曲线存在负斜率 ,使得传动系统

扭转振动为不稳定自激振动 ,并且轮对的纵向振动

同样为不稳定的自激振动。

3　传动系统临界稳定曲线

式 (10)扭转振动阻尼中包括 (W 0 kμV 0 /ω2
0 + c′d )θ

·

和 ( - W 0 kμ/ω0 ) x
·两项 ,前项为扭转振动的阻尼 ,后

项为轮对纵向振动耦合阻尼。在θ
·
相关项中 , kμ为

负值 , W 0 kμV 0 /ω2
0 使系统振动能量增大 ,因为

V 0 = (1 - s)ω0 r

平均速度越大 ,轴重越小 ,系统越容易稳定 ,增大传

动系统扭转阻尼 cd 有利于系统稳定 ,轮轨粘着曲线

下降段越陡 ,振动系统越容易失稳 ;纵向振动耦合阻

尼系数与轮对纵向振动速度 x
·为正时 ,有利于扭转

振动稳定 ,相反 ,若纵向振动速度 x·为负时 ,阻尼为

负 ,对扭转振动不利。

同理 ,轮对纵向振动除了纵向振动阻尼 ,也存在

扭转振动耦合阻尼。纵向振动同样与速度和轴重有

关 ,速度越大 ,轴重越小 ,振动越稳定。与纵向耦合

阻尼一样 ,当扭转速度为正时 ,有利于纵向振动稳

定 ;相反 ,若扭转振动速度为负时 ,阻尼为负 ,对纵向

振动不利。另外 ,刚度 kd、k x 对系统阻尼没有影响 ,

所以刚度对系统稳定性影响不大。
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利用 A的特征根计算的结果 ,分析相关参数对

系统稳定性能的影响 ,计算条件与前文一致。图 4、

5分别为扭转振动与纵向振动临界稳定曲线 ,横坐

标为运行速度 ,纵坐标为系统临界稳定时对应的粘

着斜率 ,曲线以上为系统稳定参数 ,曲线以下为系统

不稳定参数。图 4、5 中结论趋于一致 ,增大传动系

统扭转阻尼和轮对的纵向振动阻尼有利于系统稳

定 ,在高速运行时 ,振动系统稳定性较好。

图 4　扭转振动临界稳定曲线

Fig. 4　Critical stable curves of

torsional vibration

图 5　纵向振动临界稳定曲线

Fig. 5　Critical stable curves of

longitudinal vibration

由于轮轨表面粘着状态的随机性 ,当传动系统

临界稳定时对应的粘着斜率越大 ,传动系统越容易

发生失稳 ,不稳定的振动引起较大的动态载荷 ,不利

于轮轨触面 ,可能导致车轮踏面剥离和钢轨某些波

长波磨[1 ]。

4　结　语

本文建立了机车传动系统简化动力学模型 ,考

虑了轮对回转振动及轮对的纵向振动自由度 ,并对

蠕滑率进行线性化 ,得到线性化振动方程 ,通过动力

学方程阻尼矩阵对系统稳定性作定性分析。分析表

明 :扭转振动和轮对纵向振动与速度和轴重有关 ,速

度越大 ,轴重越小 ,振动越稳定。传动系统扭转振动

与轮对纵向振动通过阻尼矩阵耦合 ,当振动速度为

正时 ,阻尼项为正 ,有利于系统稳定 ;相反 ,振动速度

为负时不利于系统稳定。传动系统扭转阻尼和轮对

定位纵向阻尼有利于系统稳定 ,并绘制了粘着斜率

的临界稳定曲线 ,为研究机车打滑时抑制自激振动

的措施提供了理论依据。
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