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摘 要

当前世界各国铁路事业蓬勃发展，我国铁路运输业也迈上了新台阶。既有线路的

六次大提速以及高速铁路的修建，标志着我国“高速客运，货运重载”的序幕正式拉

开。在这种大形式之下，对车辆系统进行振动模态分析研究，评判铁道车辆在高速运

行条件下的振动特性就显得非常必要。本文综合运用仿真计算与试验分析相结合的方

法，对铁道车辆系统振动响应特性以及模态参数与平稳性指标之间的关系进入了深入

的研究分析。

本文首先阐述了国内外铁道车辆研究状况以及发展状况，介绍了振动模态分析在

国内外应用的情况，特别是铁路行业应用的现状。

然后介绍了车辆振动特性研究的基础理论，并建立符合实际的多自由度车辆系统

振动模型，推导其动力学方程以及振动传递函数，分析双轴车辆模型以及四轴铁道车

辆模型振动传递关系，并进行谱分析以及动力放大特性研究。并通过试验进一步研究

了实际车辆系统的振动特性。

接着分析了轨道谱激励下车辆系统的动力响应，根据线性叠加原理，分析轨道谱

激扰下车辆响应的模态贡献量，研究给定频段上各模态的相对重要性以及所选择的输

入自由度的有效性。

最后利用建立的计算模型，分别对车辆在简谐激励以及轨道谱激励下车辆模态参

数与车辆平稳性指标之间的关系进行研究，通过matlab编程进行数值计算，分析了模

态参数的变化对车辆平稳性指标影响的情况。

关键词：振动；模态；轨道谱；平稳性指标
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Abstract

Accompanied by the rapid development of the railway transportation globally,the

railway transportation in china is stepping into a new stage．The overall speeding-up

program and the construction of the high-speed railways has symbolized the opening of the

new curtain concerning‘'the high—speed of passenger transport and the heavy loading of the

freight”．Under this form，it is very necessary,tO study modal analysis and analyze vibration

characteristics of the vehicle system．From integrated using the methods of simulation and

experimental analysis，we in·depth study the vibration characteristics of railway vehicle

systems and the relationship between modal parameters and the stability indicators．

This paper begins by describing the research situation at home and abroad，as well as

the development of railway vehicle status，introduced the vibration modal analysis

applications at home and abroad，in particular the Status of the railway industry applications．

Afterwards，we introduce the study of the basic theory on the vibration characteristics

of vehicles，and establish the realistic multi·DOF vibration model of vehicle systems．We

also derive the kinetic equation and vibration transfer function,and analyze the two—axis

rolling stock vehicles as well as four-axis vibration transmission relations and conduct

spectral analysis，and dynamic amplification characteristics．Through the test of actual

vehicle systems，further study the vibration characteristics．

Then this paper analyzes the dynamic response of vehicle systems，inspirited by the

track spectrum density．According to the principle of superposition,it analyzes the modal

contributions for the response of vehicles under the excitation of the track spectrum density．

It also study the relative importance of various modes as well as the effectiveness of choice

of input degrees of freedom in a given band．

Finally,from using the calculation model，the paper study the relationship between

modal parameters of vehicles and stability index under the excitation of the track spectrum

density．Through the numerical calculation using Matlab program．it analyzes the impact、撕伍

the changes in modal parameters for vehicle stability indicators．

Key words：vibration；modal：track spectrum density；stability indicators
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1．1研究意义

第一章绪论

铁路运输是我国的主要运输方式，其具有中长距离、快捷、安全、低耗、环保等

特点，在我国国民经济中起着举足轻重的作用。特别是铁路客运，每年要承担数以亿

计的民工潮、学生潮运输，使本已紧张的铁路运输雪上加霜，运能不足的矛盾已经非

常突出。为了解决这些问题，自1997年4月1日第一次铁路大提速以来，我国铁路已

经进行了六次大提速。准高速客货车，以及动车组的商业运行，极大的推动着我国国

民经济的发展。但是，随着行车速度越来越高，安全问题也越来越迫在眉睫，车辆在

高速运行时，由于轨道不平顺、轮对的运动亿计车辆悬挂系统自身的特性，使车辆产

生复杂的振动，这种振动的大小，对于旅客的乘坐舒适性或货物的损伤都有明显的影

响。

根据UIC(国际铁道联盟)的定义，高速铁路是指营运速率达每小时200公里的

铁路系统(也有250公里的说法)。早在20世纪前期，当时火车“最高速率”超过时速

200公里者比比皆是。直到1964年日本的新干线系统开通，是史上第一个实现“营运

速率”高于时速200公里的高速铁路系统。此后德国的城际特别快车ICE的最高试验速

度于1988年达到407km／h，运营速度达到250km／h以上。法国的高速列车TGV大西

洋线的运营速度达300km／h，03年其试验速度还达到了515．3km／h的高速。铁路高速

化是经济大发展的必然结果。

车辆系统动力学性能包括安全性、运行平稳性和乘坐舒适性等性能，其动力学行

为直接影响到行车安全、旅客乘坐舒适度以及运行平稳性等性能。随着运行速度的提

高，轨道激扰频率逐渐增大，轮轨之间的高频振动通过一系悬挂传递给构架，可能激

发构架的结构振动，通过二系悬挂传递到车体，由于车辆系统结构轻量化设计往往导

致车体整体或局部的刚度降低，车体的振动包含的高频成分越来越多，主要是车体的

弹性振动，使得车辆各部件之间的振动加剧，这些作用力传递到车体使乘客明显感觉

到车体的振动和颤动，严重影响到乘坐的舒适性，同时造成构架和车体本身的疲劳破

坏问题，严重的会影响整车的动力学性能及服役寿命。以往的车辆动力学性能研究中，

通常把转向架构架和车体都考虑成为刚体，不考虑结构弹性变形的影响，这对于低速
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运行的车辆可以接受，但对于高速运行的车辆，特别是车辆结构轻量化的发展，构架

和车体的弹性变形对车辆系统振动特性的影响不能被忽略。随着结构轻量化以及车辆

运行速度的提高，使得在分析高速车辆振动响应等动力学性能时必须考虑部件的结构

弹性变形影响。引入刚柔耦合多体动力学理论对车辆系统进行动力学性能分析，可以

揭示车辆系统中刚性和弹性耦合及相互作用的影响，使得分析更加符合实际，能够更

准确的仿真模拟高速运行状态下构架和车体弹性变形对车辆系统振动响应等动力学性

能的影响，提高动力学性能的计算精度，为车辆系统设计和仿真计算提供一定的参考。

对车辆进行仿真以及试验模态分析，可以较准确的测试出车辆悬挂结构振动的固

有频率、 阻尼及响应。从而进一步分析试验条件下车辆的振动传递特性，评价车在不

同条件下的平稳性，提高我国车辆的研究水平。因此研究机车车辆振动传递特性以及

模态参数对机车车辆平稳性指标影响具有相当重要的现实意义。

1．2国内外现状分析

1．2．1我国铁道车辆发展概况

新中国成立以前，我国虽然已有铁路，但在线路上行驶的都是美、日、法、英、

德、比等外国的车辆，没有中国自己制造的车辆。这些车辆种类多，型号复杂，运行

性能差，技术指标落后，安全性和舒适性差，零部件不能互换，检修不方便。经过几

十年的发展，我国才逐步形成完整的车辆制造、修理和养护体系，总的来说我国铁路

经历了仿制、独立设计制造、车辆高速化阶段。

从1998年我国第一列商用动车组在南昌铁路局运营以来，目前已有几十列动车组

奔驰在全国万里铁道线上，成为铁路运输一道亮丽的风景。动车组的运营，不仅为我

国中短途客运增加了一种新型的铁路交通工具，更重要的是它为铁路运输带来了新的

活力。动车组虽然在我国真正投入商业运营的时间并不长，但其良好的发展前景已被

国内外普遍看好。国外经验表明，除了中长途运输外，在中短途运输、大城市近郊、

大城市与卫星城市之间，铁路客运的作用仍然不可忽视。随着我国城市化进程的持续

发展和城市化水平的不断提高，城市的数量不仅要增加，城市的规模也在不断扩大，

未来城际间的客运市场潜力巨大。在城市交通体系中，轨道交通以其用地省、运能大、

速度快、节约能源、减少污染、运行经济、安全性好等优点，越来越受到人们的重视。
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目前，据专家预测，未来的城市轨道运输由“地铁+轻轨+市郊动车组”的模式组成，

构成一个由内向外、层层分流的立体交通网络。即在市区采用地铁运输，人口相对较

少的地区采用轻轨，在城市周围和市郊采用动车组。这种组合的优点是：地铁运量大，

可将密集地区的人流迅速分散出去：轻轨车运行时间机动，可灵活应对不确定的客流；

市郊出行距离加大，更快速的动车组可大大缩短旅途时间。

1．2．2车辆振动研究概况

随着速度的提高，因为线路不平顺而引起的车辆振动问题就凸现出来，这就要研

究车辆的模态特性。要全面研究高速机车车辆的动态特性，就需要全面研究车辆的模

态试验。模态试验作为结构动力学中的一种逆问题在工程实践中应用是从60年代中、

后期开始，至今已有近四十年的历史了。这～技术首先在航空、宇航及汽车工业中开

始发展。由于电子技术、信号处理技术与设备的发展，N80年代末这项技术已成为工

程中解决结构动态性能分析、振动与噪声控制、故障诊断等问题的重要工具。目前这

一技术已渐趋成熟，但在工程应用方面还有不少工作可做。首先是如何提高模态分析

的精度，扩大应用范围。增加模态分析的信息量是提高分析精度的关键，单靠增加传

感器的测点数目很难实现，目前提出的一种激光扫描方法是大大增加测点数的有效办

法。模态分析当前的一个重要发展趋势是由线性向非线性问题方向发展。非线性模态

的概念早在就由R．Senberg提出，虽有不少学者对非线性模态理论进行了研究，但由于

非线性问题本身的复杂性及当时工程实践中的非线性问题并未引起重视，非线性模态

分析的发展受到限制。近年来在工程中的非线性问题日益突出，因此非线性模态分析

亦日益受到人们的重视。最近己逐步形成了所谓非线性模态动力学。关于非线性模态

的正交性、解耦性、稳定性、模态的分叉、渗透等问题是当前研究的重点。

模态参数对车辆动力学性能的影响国内也有学者做了研究。目前我国铁道机车车

辆模态试验设备比较先进，因为近年来我国与世界经济交流频繁，新建铁道车辆模态

试验设备大都接近世界先进水平，如四方车辆研究所1997年引进的HPL／MS动态数据采

集系统具有国际九十年代末先进水平。1992年，曹志礼应用多通道激振试验系统，采

用“阻抗矩阵”法在试验台上对普通硬卧客车进行了模态试验，试验的输入激励是由

该车在线路实际运行中实测的轴箱响应信号形成。2003年，北京交通大学金新灿等人

做了环境随机激励下高速客车的工作模态分析。2004年，同济大学张洪博士针对装有
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SW-160性转向架的底频晃动问题，应用随机子空间法对车体的刚体模态参数做了辨识，

实验表明车体的上心，下心摆和摇头振型的阻尼比偏底，车体的下心摆被激起以后不

能有效的衰减，是造成车体低频率晃动的主要原因。做了相应的改进，采用了SYS550E

空气弹簧以后以及将2系横向减振器的阻尼提高到60KN．s／m以后，车体的下心摆的频率

有所降低，阻尼比得到明显提高，车体的低频率晃动得到有效抑制。我国1993年在西

南交通大学建立了机车车辆整车滚动振动试验台，在多次国家级项目研制的研究中发

挥了重要作用，同时也为车辆系统的模态试验提供了充分的条件。

车辆多体系统的动态分析是近年来车辆仿真计算分析的重要课题之一。而考虑系

统结构弹性的影响又是准确地进行数学模拟所必需的。刚柔耦合的车辆系统动力学是

当今国际上车辆系统动力学分析中新的发展方向。多刚体动力学是把系统中的各部件

看作刚体，部件之间通过弹性件和阻尼件连接在一起，同时考虑约束条件来建立分析

模型，目前多刚体动力学研究已经取得了较为完善的成果。对于车辆系统动力学，当

只考虑车辆运行的平稳性和曲线通过性能等车辆系统整体动力学特性时，在低速情况

下为了突出研究目标，可以忽略转向架构架及车体的弹性效应影响，但是对于高速运

行的车辆，忽略结构弹性的影响已不能满足车辆系统动力学的要求，因此对于结构轻

量化高速动车组的车辆系统动力学性能分析以及结构振动响应的研究必需考虑部件结

构弹性。目前，在多体系统动力学领域已经有很多仿真软件，如多体动力学软件

NUCARS、ADAMS／Rail、MEDYNA和SIMPACK等，这些软件都已成功地应用于多

体车体系统动力学分析【8】。把弹性体引入到车辆系统动力学中是一个新的研究方向。

最早把弹性体应用到结构振动分析中进行研究始于70年代初，受当时计算条件的

限制，弹性体处理基本上是一些简单的杆件、梁和薄板等物体。建立多体系统运动方

程主要有Lagrange法、Newton．Euler法、Hamilton原理以及D’Alembert原理等。通过

在结构中考虑弹性体，可以求解出结构系统的振动响应和结构弹性变形等。

采用FE法进行多体结构中弹性体分析始于70年代末期，C．Bodley等通过运用FE

模态分析方法研究了包含弹性体影响的结构动态性能；J．Song等在平板系统动态性能

分析中引入弹性FE法，由于数值计算结果精度较高，由此基于FE法的弹性体方法获

得了广泛的应用；美国Shabana等【12】通过使用模态振型模拟弹性体变形，将Song的方

法推广到通用结构动态分析中，并在1997年Shabana综述发表了多柔体系统动力学的

进展；德国Wallrapp和Song等经过研究提出为便于由FE或解析解方法描述的弹性体
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在多体系统中仿真的需要，定义了弹性体标准输入数据格式(SID)，采用模态叠加法

描述弹性变形。

车辆振动性能是评价车辆质量的重要性能指标之一，随着中国铁路的高速化，人

们对车辆舒适性要求的提高，有关车辆整车振动性能方面的研究工作越来越受到重视。

铁道车辆一般有一个装载旅客或货物的质量较大的车体和两台起承载、走形、导向等

作用的转向架。车体与转向架构架之间或转向架构架与轮对之间设有弹性较大的悬挂

装置。悬挂装置在车体与转向架构架、构架与轮对之间形成弹性约束。车体、转向架

构架、轮对和弹性悬挂装置共同组成一个弹簧质量系统。由于线路以及车辆本身的特

点，车轮沿轨道运行时，在垂向及横向均能产生复杂的运动并经受各种轮轨作用力，

这些运动和力经弹簧传至转向架和车体，激起车辆系统的强迫振动。车辆强迫振动的

频率、振幅以及振型，不仅与车辆本身的结构有关，而且与线路的不平顺特点、轮轨

相互作用关系以及车辆的运行速度有关。车辆在线路上运行时，轮轨之间的激振源有

周期性的，例如钢轨接头，也有随机的，如线路随机不平顺。周期性的激振因素激起

车辆稳态强迫振动，随机性的激振因素引起车辆的随机响应，这种响应只能用数学统

计的方法来研究。在周期性的激振因素作用下，如果激振因素的周期与车辆系统某个

固有频率一致时，在减振器阻力不大或无减振器的情况下，可能出现车辆系统振幅不

段扩大的共振现象。这个复杂的多自由度“质量一刚度一阻尼”振动系统所形成的不

同形式的振动及其耦合是影响车辆行驶平顺性、舒适性、安全性及车辆零部件使用寿

命的主要原因。

1．3研究的主要内容

本文运用理论分析、试验研究相结合的方法，对车辆系统进行建模分析，研究车

辆系统振动传递特性，为改善车辆振动性能，提高车辆行驶平顺性提供设计的理论依

据。其主要研究内容有：

(1)建立符合实际的多自由度车辆系统振动模型，推导其动力学方程以及振动传

递函数，分析双轴车辆以及四轴铁道车辆振动传递关系，并进行谱分析以及动力放大

特性研究。

(2)以国内某大型罐车生产基地生产的轻油罐车为样车，利用力锤法以及激振器

激励法为模态试验基础，研究从轴箱到构架，从构架到车体振动传递情况。评价该车



西南交通大学硕士研究生学位论文 第6页
曼皇曼II舅曼曼曼曼曼曼曼曼曼曼曼量曼蔓皇蔓曼曼曼曼鼍曼曼曼曼!曼曼曼曼舅曼曼曼量曼曼曼曼曼曼曼曼曼曼曼曼皇曼鼍曼曼曼曼曼曼曼皇曼皇曼詈曼曼鼍皇曼曼蔓鼍舅

的动态设计，

(3)分析了轨道谱激励下车辆系统的动力响应，根据线性叠加原理，分析不同激

扰下车辆响应的模态贡献量，研究给定频段上各模态的相对重要性以及所选择的输入

自由度的有效性。

(4)利用建立的计算模型，分别对车辆在简谐激励以及轨道谱激励下车辆模态参

数与车辆平稳性指标之间的关系进行研究，通过matlab编程进行数值计算，分析了模

态参数的变化对车辆平稳性指标影响的情况。
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第二章铁道车辆悬挂系统振动特性研究

2．1振动基本概念

轮轨之间的相互动力作用，以轮轨接触点为分界面，向上传递给机车车辆，向下施

加于轨道，这是一个复杂的振动传递系统。如图2．1所示，这是一个振动系统框图，

轮轨之间的作用力相当于输入激励，悬挂系统相当于一个减振系统，而车体内部各点

振动相当于响应输出。振动传递特性就是研究激励通过系统之后，施加于车体的影响，

以及研究系统传递特性和特征参数的改变对响应的影响程度。

响应 ．

l激励◆ 系统y I

2．2单自由度振动系统

图2．1振动系统

实际的机车车辆振动系统是非常复杂的，影响车辆振动的因素也非常多，所以在

分析车辆振动系统的振动问题时，为了便于分析可计算，必须抓住主要因素，略去一

些次要因素，也就是说要简化为某种理想模型。任何振动系统的特征参数都是由质量、

刚度、阻尼组成。机车车辆一系悬挂系统车轮与转向架就组成最简单的车辆振动系统，

如果只考虑转向架脚：的运动，那么就是单自由度强迫振动系统。如图2—2所示，
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k

▲

一X
2

▲

一X。

图2．2单轴车辆平面模型图

设定X．为簧下质量位移，则系统运动微分方程为：

m2 X2+CX2+k：x2=k2x1+CXI (2—1)

由式(2．1)可见，车轮在轨道上运动时相当于系统上作用了两个激励力，一个是

经悬挂系统传递过来的尼：X，，另一个是cx，。两者相位不同，前者与y同向，后者超前

90。，与X1同向。假定车轮运动为简谐运动，即：Xl=asinroot，代入式(2一1)，解一

阶线型常微分方程可得：

X2=Bsin(Oot一驴) (2·2)

设定频率比彳：堕，相对阻尼系数f：兰≥，则有：
tY Z托，A

B=口

2C'1L3

鲈撒伽F荭友开
响应的动力放大因子为：

D
B
∥2—2
口

7 1+(2弘)2

1『(1-22)2+(2弘)2

(2．3)

(2-4)

为了观察系统传递特性，以频率比A为横坐标、∥为纵坐标和以相对阻尼系数f为参

数，根据式(2-4)，可以得到一组幅频响应曲线如图2．3所示。
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II 。m m

；
I

一；i I皇曼鼍

幅频特性 相频特性

频率比(九) 频率比(九)

图2．3单自由度系统传递系数曲线

由图2．3可知，当旯≈1时，响应大小由阻尼比决定f，f越小，系统振动越大，

A=√互，放大因子∥始终为l，即实现振动等幅传递。

2．3二自由度系统振动传递率特性分析

从数学上讲，单自由度系统由于方程单一，其振动特性比较容易求的，而多自由

度系统则不同，这种系统振动分析的基础是二阶多元微分方程组，方程组各方程之间

在变量上存在相互耦合现象，所谓耦合在力学上指的是系统质量之间存在的力的相互

作用，反应到数学表达式上就是微分方程组之间变量上存在的相互联系，也就是说一

个微分方程包含多个变量及其导数。两自由度系统是最简单的多自由度系统，但在解

决振动传递问题时也具有一定的代表性，可以通过处理两自由度系统振动问题及其实

际应用来熟悉多自由度系统振动。

2．3．1传递率计算

研究二自由度系统振动传递问题就必须先建立系统方程，图2-4为简单三自由度系

统平面模型。
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j F

其中m，为基础的质量(相当于车辆系统中的轮对)，朋：，聊，为上下质量块的质量，

红，k3为上下弹簧刚度，毛为m，质量块自身的刚度。c：，c。为上下阻尼器的粘性阻

尼系数，假定质量块％不动(相当于车体静止)，并不考虑k，的影响。由此可列微分

[苫骥]+[二，搿小土：渤州0，]
设定系统输入力F为简谐激励力，F(f)=Fo sin mt，设∥=一m2；力=一CO；

口=詈；砰=鲁；喀=ikm；舌=习意m；参=习蠹；q 聊， 2乙l忙t， 2、／庀，研，

A。=[刀一牙(a 2+4专董口+∥+1)+口2卜／【力(2参口+2专∥+2舌)

一I{24a 2+2参口)】

则可得到系统频响函数如下：

H(旯)=垡!丝丝匕巡塑巡 (2_6)

△．̂

频响函数为复函数，故而可以改写成：



西南交通大学硕士研究生学位论文 第1 1页

何(力)=lH(2)le川引 (2—7)

1日(旯)l就是系统的传递系数，同时它反应了隔振系统的动态特性，为了更方便

定量表达隔振系统的动态性能，用对数表达为动力放大因子∥(允)：

夕(旯)=20 19lH(旯)l (2—8)

2．3．2质量比对系统动态性能的影响

在双层隔振系统结构参数设计中，质量比是最重要的参数之一，图2．5给出了

固定阻尼比和频率比时，质量比∥变化时(聊：，m，变化时)，系统对数放大因子∥(无)

与对数频率比lg旯的关系，虚线为对应的单自由度系统对数放大因子变化规律。

40

20

0

：一20

q一40

—60

-80

—100

-120

舭零 馘

I∥爨≮
20

0

=一20

q
-40

-60

-80

{I)卣铷．05，6=o．065．口51．2 嘞蠡卸．5，蠡=o．65，口=12

图2．5单轴向振动系统传递率

与单自由度系统传递率相比，二自由度系统振动系统隔振频带更宽，力<1就有

明显的隔振效果。随着质量比的减小，隔振频带增大，曲线在第一主频率处的动力放

大因子也随着减小，质量比对双层隔振系统的影响显著区域在第二个主频率之前，随

着质量比增大，隔振量增大，但是在曲线第二个主频率之后，质量比对隔振效果影响

不大。

2．4双轴车辆振动特性分析

2．4．1动力学模型建立及运动方程

单自由度以及两自由度系统以及双轴车辆系统都可认为是铁道车辆的局部系统，

其中单双自由度只分析了单输入下车身的垂直振动，而双轴车辆车身有沉浮和俯仰点
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头两个自由度，前后轮对在路面不平顺输入下的强迫振动。据此建立双轴车辆平面振

动模型如图2-6所示。

蝇

图2-6双轴车辆平面振动模型

图中

心为车身质量；

以为车体点头惯量

MI、坞为一位、二位轮对质量；

K1、砭为悬挂系统弹簧刚度；

C1、C2为悬挂系统阻尼系数；

丘、最 为路面对一位、二位轮对施加的垂直激扰力；

K。，、K∞为一位、二位轮对刚度；

，为车轴到质心距离；

Z为车体位移；

∥为车体角位移；

Z∥Z。：为一位、二位轮对位移。

根据平面振动模型，建立此振动系统微分方程：
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M。．Z。．+(Cl+C2)Zc．+(K，+K：)Z(．一(C1一C2)J『∥f一(K。一K：)碾

=C1 Z。l+K。z。，+C2 Zw2+K：Z。2 (2-9)

以．夕。．+(Cl—C2)J『2∥。，+(K。+K：)J『2屈．一(C2一C】)J『Zf⋯·

(足：一K，)止乙，=一c,z z。·一K，IZ。。+C2，Z们+K2亿们 (2—10)

M。Z仉+KmZ乩一K。(Z：．一lpf—Zw●一⋯

C1(Zc，一，∥。．一Zw，)=K。。只 (2·11)

M：Z们+K。：z。：一K：(乙+坦，一Z。：)一⋯

C：(Z c1+，夕r—Zw：)=K。：只 (2-12)

写成矩阵形式为：

M Z+CZ+KZ=P (2．13)

其中：

K=

z=[耋]^夕=[专’专喜，
c=|C2，一C17 c，，2一c72 Cl，

L—C2 一c，0

c—M
fI够￡2

，

C—My旦蛑

只．

=

叱

Z

k

@

鼻

，

O

．

K笪矽

O

II

O

《

=

一

f肚K茁
=．町pM=以定设
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反=五K厂01，并令方程左右两边分别除以各自二阶项系数，得微分方程：

EZ+C Z+KZ=P(t1 (2．14)

对式(2．14)两端作拉普拉斯变换，得拉氏域的系统方程为：

(s2E+s虿+足)Z(s)=芦(s) (2．15)

如果s2面+s孑+足是非奇异矩阵，则其逆矩阵存在，设G(s)为系统传递矩阵，则

有：

G(s)=(s2E+s虿+足)一1 (2．16)

G(s)即为所需求的传递函数矩阵，经过计算G(S)_1秩为4，故而其逆矩阵存在，

先求出G(s)逆矩阵，矩阵表示为：

G㈣～=[纠
其中：

彳=匮甜
4=S2+2(￡q+tq)s+(奸+《)，

4=2，(乒皱一缶q)s+，(喀一砰)，

4=p21：(幺哆一￡q)s+歹l(喀一衅)，

4=s2+了212P(￡q—f：唑)+妥P(奸+《)；‘ -

肛匮B3垦B4 l；l l
7

B，=一2f，qs一奸，B：=-2(!(02S一谚，

段=—2l(_,c0,s+等2，B。=一—2lg"_：co：一窖；
n。 n‘ n‘ n‘

(2-17)
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c=匮习
C．---2(。，co,，S一万11，2 C2=2，六。颤01。S+，玩，

C3．--一2幺：皱：s一《，c4=-214：：co：：S-I呸2：；

D---[口0甜
1

I，
J D。l

Di=S2+2￡lco,1S+(盛+0)21)，

D2=S2+2厶：co：!S+(《+国忌)；

根据式(2．13)可以得到G(s)的矩阵表达式为：

∞HG㈣1～=[堋 沼㈣

其中O=(C—DA。1B)～，W=一ODA-1 V=一A。BD，U=A～一A—BW。

求得在路面随机激励下的传递函数矩阵，就可以利用传递函数矩阵进一步分析计

算车辆振动各阶模态振型及有关模态参数。

2．4．2振动特性分析

由式(2．19)我们得到了双轴车辆振动传递函数矩阵，式子中令S=jco，就得到

了双轴车辆频率响应函数(2．15)：

日(，缈)=I u(co)y‘叫 (2-20)以弦户1 w(co’)D浏 Q㈣

我们以某型汽车参数为基准，激励信号采取随机激励的方式，如图2-7～2．8所示，

采用matlab与simlink仿真相结合的方法，编程计算出各点的响应值，如图2-9～2．11，

有了激励信号以及时域响应信号，根据式(2．20)，可以得到双轴车辆模型幅频特性曲

线，如图2．12~2．13所示。



至垦圣堡奎茎堡圭些塞兰茎堡耋圣 薹]!星

￡ t $ g H ⋯ * a

}引日Jn

图2—7前轮随机激励信号(P1)

二¨i；■t

“⋯“[tiJ／l。⋯”“
图2-g后轮随机激励信号(P21

1。

'“

耄矿
要
善

图2-9前轮辅时间响应信号曲线(Z1j 图!一10后轮轴时lq响应信号曲线(Z2}⋯}⋯，HnR——}#目目＆∞＆

删嗍I嘲嗍世嫦嫩
匣2-】1车体时间响应信号曲线f Z

一～一$#
频章

图2．12吾响应点与前轮激励点幅频曲线图

频率

2．I 3弄啊应点与后轮激励点幅频曲线圈

从仿真计算结果可以看出．激励经过车轮刚度以及悬挂系统减振后．各曲线振动

幅值大幅度降低，说明系统碥振效果比较“T，对激励信号阻及啊应!信号逃行分析车

体振动传递幅值均在1 z下．大于10Hz时，幅值小于0．01．系统传递到车体的振动已

经很小．整个系统有较好的中高频隔振效果，此外车轮刚度传递率在0～IOHz区段基

本等于】，说HJ]其不其有很好的隔振效果在1Hz左右 车体选到甚振．悬挂系统传

蝴_j燃删一脚一H㈨㈣一6，毯到三
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递率约为1．5，在大于3Hz的频段内，悬挂系统传递率均小于O．1以下。综上分析，对

整个系统来说，悬挂系统对整个系统的隔振效果起到决定性作用，其参数是整个整个

振动传递链接的关键。

2．5铁道车辆振动特性分析

铁道车辆一般有一个装载旅客或者货物的质量较大的车体和两台承载、走行、和

导向等作用的转向架，车体与转向架构架之间或转向架构架与轮对之间设有弹性较大

的悬挂装置。悬挂系统在车体与转向架构架、构架与轮对之间形成弹性约束。车体、

转向架构架、轮对和弹性悬挂系统共同组成一个弹簧质量系统。当车辆沿轨道运行时，

由于轮轨之间的相互作用，产生各种垂向和横向作用力并引起车辆系统的各种振动。

在一般车辆结构中，车辆前后转向架是相同的，车体结构和载荷前后左右是对称

的或比较接近对称，当车辆系统振动时，车体会出现独立的沉浮振动、伸缩振动、摇

头振动、点头振动。在研究车辆振动时，为了方便，往往把发生在纵垂面内的车辆各

零部件的沉浮及其点头振动归结在一起称为车辆垂向振动。本节主要考虑的就是铁道

车辆垂向振动特性。

2．5．1车辆模型建立

为了计算方便，把车辆系统简化为6自由度系统，其数学模型如图2-14所示。

·—————P V

—＼～～、～～、～
f

～～—～～J～∥ j
j

广—。—]．—十一 r——]．一

￡三}
X?毫c，K=惑CP k‘

乳骑
F
4 z—F 3

z-a

￡要三h
X，恐C，K惑c，zn
啊乳
{：‰‘ {j瓦1

图2．14典型客车垂向运动模型
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根据数学模型可以建立车体系统振动方程：

车体沉浮运动：

M Z+2C
s
Z+2KiZ—c s Z n—C s z t2一K iZ n—K、Zn—Mg=0

车体点头运动

．1／3+2C，2∥+2K，，2∥一eZ Z¨+C．，Zt2一K，亿¨+K、亿，：=0

前转向架沉浮运动

M，Z，·+(C：+2C，)Ztt+(K。+2K，)Zn—C?Z—K。Z—C，Zwt

—c
p
Zw2--K pZ¨一K pZw2一C I p—K jp—M|g=0

前转向架点头运动

Jl p n+2C，j p n+2K pZ'op,、一C plo Zwl+Cplo Zw2--K00Z叭
+K lnZ、=0
刀U wZ

后转向架沉浮运动

M，Z，：+(e+2Cp)Z，：+(K。+2Kp)Z，：一e Z—K。Z—CP Zws

—C
p
Z w4一K pZw；一KpZw4+Cil p+K；lp—Mtg=0

后转向架点头运动

J
t 0 t：七2C,,lo 6 l：七2K pZop,：一C,lo Zw3七c plo ZW4 K pZoZ。、

第一轮对沉浮运动

M。Z讥+C p Z w1+K pZ叭一C p Z n—K l，z|。一c pZo∥tl--K Plo|Bn

+2只一M。g=f

第二轮对沉浮运动

M．Z w2+Cp Z w2十K pZ w2一C p Z n—K PZf。一C pZo j|B l。一K Plo,O,、

+2只～M。g---．丘

第三轮对沉浮运动
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M．Zw3+C Zw3+K Z，
'I’ 口P wj

+2尸一i g=只

第四轮对沉浮运动

一C口Zr2一KF．Zf2口 上 一c，。Pt2--K Dl。pt：

Mw ZW4+C p Zw4+KpZw4一C p Z12一K PZt2一C，。p 12一K PtoP,：

-t-2只一M。g=E

2．5．2仿真分析

通过数学模型的建立，编写matlab程序，应用simlink仿真车体振动方程，其仿真

模型如图2．15所示，设置车体参数如表2．1所示。

表2．1铁道车辆客车垂向模型参数

名称 符 数值 单位 名称 符 数值 单位

号
r-1

丐

转向架中心距之半 8750 mm 一系垂向 740 mm

厶 1％阻尼距转

向架中心

纵向距离

之半

轴距之半 1250 mm 一系钢簧 1176 kN／m
L， k。

垂向刚度

(每轴

箱)

车体质量 42．8 t 一系垂向 19．6 kN．s／m
M
b

C
p阻尼(每

轴箱)

车体点头转动惯量 1278．90 t·m。 空气弹簧 189．14 kN／m
1)b k

垂向刚度

(每簧)

构架质量 2．6 t 二系垂向 40．0 l小．s／m
M． c

s：阻尼

构架点头转动惯量 1．424 t·m。
j
t
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图2—15六自由度车体仿真模型图

a1第一轮对输八力信号 b)第二轮对输入力信号

c)第二三轮时输入力信号 (d)第四轮对输入力信号

图2．16仿真模型随机激励信号

fa)前转向架币向啊市曲线 ‘h，后转目架乖同峋鹿曲线
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n5

功
制O

幽-0．5

孟．1

．1 5
0 'O 20 30 40 50 60 70

时间，t

(c)车体垂向响应曲线

80 90 10

图2．17车辆响应信号曲线

掣
婆
骚
誓

(a)第一轮对输入时各点频响曲线

一后转向架
。—锣冬～

⋯车体
⋯前转向架

!＼心{I

(b)第二轮对输入时各点频响曲线

(c)第三轮对输入时各点频响曲线 (d)第四轮对输入时各点频晌曲线

图2．18车辆各垂向响应信号频响函数曲线

由图2．18可以看出，车辆系统的刚体模态(点头模态与沉浮模态)主要集中在

2Hz之内，大于10Hz时，振动传递率小于0．1，具有良好的隔振效果，从加速度信号

来看，悬挂系统响应与激励信号之间比值为0．2，车体与悬挂系统之间比值大约为O．25，

故而本系统参数设置良好。能够满足车辆运行需求。
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2．6振动特性试验

2．6．1模态试验简介

振动特性试验属于试验模态分析的一部分，模态是振动系统特性的一种表征，模

态试验是用试验的方法测出结构的动力特性。一般分为人为激励和环境激励两种，人

为激励的方式是激励设备使被测试件达到某种振动，从而测量激振力和响应信号，得

到激振点和响应点间的频响函数，建立频响函数矩阵，并通过曲线拟合和参数识别，

从而得到结构的模态参数、简历结构的动力学模型。为振动系统动态设计以及故障诊

断提供依据。

试验模态分析及其参数识别技术至今已是研究复杂机械和工程结构振动的重要方

法，也是目前铁道车辆行业进行结构振动分析的主要方法。人为激励试验系统一般由

一下三部分组成：

(1)激振系统：使系统产生稳态、瞬态或随机振动；

(2)测量系统：使传感器测量对象的位移、速度或加速度振动信号，然后将这些

信号和激振信号一起记录到计算机上；

(3)分析系统：将记录到计算机上的激励和响应信号通过模数转换，用硬件或软

件系统识别振动系统的模态参数以及其他各种振动特性。

2．6．2模态试验分析基本原理

对于一个"维自由度的振动系统，其振动方程为

[M】承)+[c]p)+[K】扛)=扩) (2．21)

式中[M]、[c]、【K]分别为系统质量、阻尼和刚度矩阵，母)、扛}、扛}、{厂}分别

为加速度、速度、位移和激励力向量。

对方程式(2．21)两边进行拉普拉斯变换，得到复模态矩阵代数方程

[Ms2+o+K】X(s)三，(s) (2．22)

可得广义导纳矩阵，也就是传递函数矩阵

日(s)=[Ms2+Cs+K】_1 (2．23)
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在上式中令sw甜，即可得到系统在频域中输出(响应向量)和输入(激励向量)

的关系式

x(∞)=日(缈)F(缈)

根据各阶模态之间的加权正交性，进一步推导可得，，点激振(其余点激振为零)，i

点响应时传递函数

删=喜孤喜南丽 沼24，

式中， q2：笠，善，=7．L

m，、k，，分别为第r阶模态质量和模态刚度(又称为广义质量和广义刚度)o m，、善，、妒，

分别为第r阶模态频率、模态阻尼比和模态振型。应用式(2．24)可以识别出结构的

模态参数以及各项振动指标。

2．6．3试验目的

被试车辆为某车辆厂生产的某型轻油罐车，本次试验采用激振器试验与力锤试验

相结合的方法。振动传递试验的目的考核从轴箱到罐体底部上拉杆安全吊以及罐体的

振动传递特性，确定振动传递的频率响应，确定在共振频率附近的动力放大因子。用

以推断车辆在运行条件下轴箱振动到安全吊的传递与放大情况。以防止安全吊意外脱

落所导致的制动梁落入轨道发生意外事故。

2．6．3试验测试系统及准备

试验测量分析系统由试验激振系统、响应拾振系统以及模态分析和处理系统等三

大部分组成。

(1)试验激振系统包括两部分，激振器试验包括激振器、功率放大器和数字信号发

生器，力锤试验包括力锤以及适配器，如图2．19。激振器给试件的附加质量对结构的

振动特性总会有一定程度的影响。本次试验激振器与结构之间的连接是通过单向力传

感器实现的，为了避免激振器漏测，要保证在力测量的方向上去激励结构，激振器和

试件之间的连接在测量方向也是刚性的，其他方向是很柔性的，试验用的是刚度很大
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的螺杆 力锤一般1：给结构附加任何质量 囡而不会影响试件的动特性，力锤激振力

的能量量数和频率展宽取决于操作者用力的大0、、力锤的质量、澈报头的硬度以及结

构上被敲击点的可靼性。输入力越接近脉冲激励．激出柬的莘带艘颧就越宽，锤头硬

锤的质量小，用力小．试件表面碹，则力坪10时吲之恻的接触时I叫就糖激励出米的

基带展频将选到很高的频率。锤子中，锤|、软，搂削!H,yfBj就台加长．这样就可以激胁

出来较低的频率．本次试验激励对象为铁道车辆，共振频率低．敬而选择重锤较头。

a)激振嚣及其试鞋现场

(c)数字信号发生器 (d)激振力锤及其适配器

图2—19试验激振设备

f!)响应抬振系统包括压r乜加速度传感器、力传感器和信号放大和智能采集系统

(3)模态分析和处理系统主娶是模态分析处理软件LMS lest lab．如图2．20，

测试系统框图如图!一2】所示。
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图2．20数据采集及处理系统

图2—2l试验测试系统框图

从图2-21模态试验测试系统框图可赳看出 癌系统配置是一台T作站(笔记木电

脑)连接～部多通道数掘采集前端，数掘采集前端以模块化为前端，这样可以大大提

高测试和分析能力=

2 6 4试验测点布置

为了对罐车进行模态试验．首先对整车进行几何尺、j测绘．肝建Ⅱ相关的三雌几

何试验模型，测点枷置的原则是尽可能清楚全面地放映乍身的整体振动横态，园此哑

均匀分布．在蘑兴趣的区域町以多布置州f、々点

练上所进原则，在恻架上万治纵向均匀设置丁7个l响应点 月j加速度传感器测试

这些点的振动啊啦信号。fE摇枕上万沿横向设置了j个测点 J肭n速度传感器测试这

些点的垂同振动响虑信号。旮罐体茚右两侧沿纵问各设置i测试点 缚个测点同时测

三
一

}
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试垂{q和横。u振动响应信号删点布百蛐巨2 12所示。列于L拉杆耍全m，主要考

察爱全吊的自振频率和模态振型，判断这些吊的共振特性。安全吊的模态试验分成吊

自身的振动模态试验和安全吊根部r与车体罐体相接部位)的振动特性，敌而每个安

全吊上从上到F't'-均布置5个删点被试车辆安全吊位置及规点如图2．!；所示。

●’_●●_________●____。___^__。___。。。。。。。。。。。。。。。。。。。。。。。。。。。。●_。。●-。。_-。——

一川18jⅢ 3‘1 oj d⋯ 511 2⋯31州4一=
位‘I t · { J ‘ ’i位
端l tti'i本 ’。端

L—丁——_———————————_／桫”47 娥
恻架摇枕 #j： _**3自：j，：￡

图2—22罐车整车模态试验测点布置图

a)安生吊位置示意酣 (bj 2号安全吊布点蚓

图2—23安全吊位嚣发布点图

2 6 5模态试验及结果

罐体结构弹性模态包括：一阶弯曲(环同和整体弯曲)、一阶扭转、罐身沿纵同鼓

胀等。这些模态参数需要与悬挂参数相匹配f半功率特宽意义}不重叠)。通过完整的

模态信息可咀判定车辆振动的模态参与情况，正确判断振动过六的具体原因。本次试

验为车体弹性结构在iF．I￡扫描激励条件下的模态试验和环境激励条件下的工作模志试

验，目的是确定在罐体的前几阶模态参数。测试点的选取间悬挂模奄试驻。测点数据

信启为车体l 14个测点(28个测试通道J的振动加速度对采集到的数扼进行FFT

变换．得到传递幽数曲线进mJ获取车体的模态参数如表2-2—2．3

¨
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表2．2悬挂系统模态试验结果

阶数 频率／Hz 振型 备注

1 空车 2．89 罐体+摇枕测滚

2 空车 6．25 侧架沉浮

3 空车 12．55 罐体+摇枕沉浮

4 空车 12．34 侧架横向

表2．3罐体结构模态试验结果

阶数 频率／Hz 振型 备注

1 空车 14．0 罐体整体弯曲

重车 7．3

2 空车 15．9(同向)22．3(反 罐体环向1阶弯曲

相)

重车 8．4(同相)，10．1(反

向)

为了能够真实描述安全吊模态频率及振型。考虑到力锤激励能量有限以及安全吊

本身特性的需要，选取0--256HZ作为其试验频段。设置采样频率为1024HZ，频率分

辨率为0．5HZ；取5次平均，以减少噪声的影响；加指数窗，以提高信噪比，得到最

终测试数据。

在安全吊第五测点进行激励，表2．4给出安全吊横向部分模态参数，表2．5给出安

全吊纵向部分模态参数。

表24安全吊横向模态参数

安全吊 模态阶数 模态频率／HZ 阻尼比％

1号吊 1 72．358 0．49

2 81．744 O．37

2号吊 1 64．513 2．11

一， 80．423 O．29-

11号吊 1 69．407 O．27

2 81．710 0．16
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袁2-5美生吊纵向模态参数

安全吊 模态阶数 模态频率,5-1Z 阻尼比％

】号吊 1 72 569 O 28

2 81 699 0 25

二号吊 】 121181 0 42

149 980 6 79

11号吊 1 69 382 0 23

2 81 755 0】7

在一位侧架端部垂向安装激振器进行『F弦扫描通过测量安全吊上传感器的加速度

数掘，分析可以得到安全吊传递函数。图2—24为所考察安全吊时问响应信号曲线。图

2一15为所考察的安全吊传递函数幅频曲线旧上所示值为前两个峰值频率)。

口0

、而而r—————i————1而
a)1号安全吊时司啊应信号 (b)2号安全吊时间响应信号

0．51

三l
蔓盖

《

s 61 0 00

号安全吊时间啊应信号

图2-24安全吊响应时问信号

!止。i；．。』熔．．√_㈨^k。
0 00 Hz 260 00 O 00 Hz 260 00

a}1号安全吊横向传递函数rFRF) f b J 2号安全吊横向传递函数(FRF

丽尸

上
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O．63

o

善堇
3五
E
《

O．00

I口F—FRF Point20：+YIPointll：+z l
IaF—FRF Point20：+YIPoIntl2：+Z l

‘

二- J
=- 。^ ‰1
O．OO Hz 260．00

(c)2号安全吊横向传递函数(FRF)

图2．25安全吊传递函数幅频曲线

2．6．6结论

(1)罐体低阶弹性模态振动频率(14．OHz～15．9Hz)，悬挂系统较高阶的模态频率

为12．3Hz。频率间隔较小，易产生刚柔耦合振动。空车情况下罐体具有良好的振动传

递性能，因此罐体将摇枕(或侧架)的振动几乎没有衰减的(在某些频率段还具有放

大作用)传递到罐体各个部位。在70Hz左右的频段内由侧架端部到1号和1l号吊托

的振动就具有放大作用。由此建议提高转向架的隔振性能，在保证运行安全性的前提

下，增大罐体弹性模态频率与悬挂模态频率的间隔。适当降低悬挂系统刚度系数可以

有效的降低悬挂模态参数(选取较软的弹簧对抑制高频振动的传递会产生一定的效

果)，避免刚柔耦合振动。

(2)从试验结果看出，1号安全吊位置与11号安全吊位置基本呈对称分布，故而

自振频率也很接近，振型都为一阶摆动和二阶摆动。由图2．24和图2．25可以看出来，

当在侧架0～100HZ正弦慢扫描时，这两个安全吊前两阶频率都被很好的激励出来。

在侧架垂向激励下1号吊托的动力放大因子为：0．05 g／N(横向输出)，O．03 g／N(纵

向输出)．在侧架横向力作用下1号吊托的动力放大因子为：O．14 g／N(横向输出)，

0．06 g／N(纵向输出)。其余各吊托在不同的频段均具有振动放大特性，这是由振动系

统自身特性决定的。而在速度较高(如90km／h，1lOkm／h)的情况下轨道谱在70Hz左

右开始出现较高的激励能量。易引发相应吊托的共振。
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第三章轨道谱激励下车辆动力响应分析

铁道车辆动力学特性主要是指车辆的运行平稳性、运行安全性和运行平稳性。研究

铁道车辆动力学特性的主要目的在于，确定车辆在线路上各种运用工况下的安全运行

条件；研究客车悬挂装置的结构、参数和性能对振动和动载荷传递的影响，并为这些

装置提供设计依据，以保证车辆安全平稳的运行；确定动载荷特性，为分析车辆及其

部件的动作用力提供依据。本章主要讲述的是运用实测数据，采用模态分析和参数辨

识技术，研究铁道车辆动力学性能，掌握机车车辆动力学系统的固有参数，了解模拟

运行状态下动态特性和悬挂参数内在的关系。

3．1线性系统叠加原理

模态分析一般是针对线性系统，所谓线性系统即是满足线性微分方程的系统，模

态分析的基础理论即叠加原理，叠加原理仅适用于线性系统，非线性系统只能在线性

化后才能运用叠加原理。叠加原理的内容是作用于线性系统的多个输入信号的总的响

应等于各个信号单独作用时，产生的响应的代数和。

令X，Z为系统的输入量，Y为输出量，则可建立多输入时的线性问分方程：

F(y。)=f(x)+g(z) (3-1)

m一。窘棚川万n-ly一吲，立dt帆少

№Ⅲ。箬啪州万din-iX一鸭瓦dx+瓯x
?、d{：d卜1 z d：

g(二)=q万+q一，万+¨⋯。c-瓦+巳z
(3·1)式中还有变量x，Y，z及其导数的一次幂项，其中口。⋯‰，b。⋯bo，C，⋯气

为常系数。所以是含有两个输入X，z，一个输出Y的线性常微分方程。当x=O时，0

的导数还是零，l马box=0，所以f(x)=0；同理，z=0时，f(z)=0，则得x，z各

自单独作用时的线性微分方程：
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z=O时，F(y，)=f(x)

x=O时，F(y：)=g(z)

(3．2)

(3．3)

式(2)、(3)均由(1)式转化而来。Y，、Y2为x、Z单独作用时系统的输出响应。

显然(3-1)、(3—2)、(3·3)左边的结构形式同为只y)，(3-2)式+(3-3)式得：

F(y。)+F(y：)=f(x)+g(z)(3-4)

F(y，)+F(少：)=口。掣+口。一，掣+⋯⋯+
q煎譬世．_l-ao(y。+y：)

clt

F(y。)+F(y：)=F(y。+Y：)=f(x)+g(z) (3·5)

(3—5)式说明(咒+Y：)满足于方程(3·1)，所以(Y。+Y：)为x，z共同作用时的

总的输出，恰好等于X，Z共同作用时的输出响应少，与少：的代数和。

叠加原理可以简化为对系统的分析和研究，使得单输入⋯～单输出的分析方法解决

多输入问题成为可能，是模态解耦计算的理论基础。总之线性微分方程满足叠加原理，

叠加原理仅适用与线性系统，这是一个严密的数学问题。

3．2模态叠加法计算结构的动力响应

模态叠加法的求解是在模态空间进行的，它是建立在模态的正交性及展开定理基

础上的一种求解动力响应的近似方法。理论上，对于一个N自由度的系统，可以通过

方程解耦，确定模态坐标形影，然后通过线性变换得到物理坐标响应，但实际上，在

一个系统的振动中仅是较少几个模态在起主导作用，因此只考虑这些模态的作用，而

无需求解全部的方程，这样做虽然是近似的，但却有足够满意的精度。模态叠加法主

要有几个步骤：将动力学方程转换成模态方程；确定以模态坐标表示的初始条件；确

定N维系统的位移响应及应力响应。
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3．2．1动力学方程坐标转换与方程鼹耦

对于一个刀维目由度的振动系统，兵动力掌万程为

【M玲}+【c】p}+[K玲)_{．厂) (3-6)

初始条件为

p(o))_&。}

酬=k)
式中[M]、【c]、【K】分别为系统质量、阻尼和刚度矩阵，擘}、擘}、扛}、扩}分

别为加速度、速度、位移和激励力向量。

其特征方程为

(k卜国2∽])勋，)=0 r=1，⋯，N (3．7)

其中，特征值所对应的特征向量勋，)是正交的，同时勋，)对刚度矩阵【K】及质量

矩阵【M]也是正交的，即：

劬，)7’区】劬，)=劬，)7’阻】{吼)=0 (r≠s) (3．8)

为将物理坐标表示的动力学方程(3．6)式解耦，须将其转换到模态坐标系，

根据特征向量的正交性，在模态坐标系下方程的模态振型矩阵、模态质量、模态刚度、

模态阻尼以及模态坐标具体定义如下：

(1)模态振型矩阵

卜】-b，饮，⋯纸】
(2)模态质量

阻，】_劬，)，阻】劬，) ，．=1'．一，N

(3)模态刚度

【K，】．舫)7k]舫)=缈2阻，】 厂=l，⋯，N

(4)模态阻尼

将系统的阻尼用比例阻尼来表示，即【C】=口【M】+∥【K】。其中，a，夕为比例
阳尼系数，由(3-8)式和诈夺件原理可得
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其中

，蝌黑必=哆，撬}H，⋯，Ⅳ刚，⋯，Ⅳ ㈦9，
细，)丁Ix]细．}=(02瞰，k J

。b一。。b∥’
““

所以有

p f1
6”=1 o
L

尸=S

r≠S

融)r[c№。}=(a+肋2)阻，k (3．10)

令鲁=去(里+肋)，其中鲁为阻尼比。在实际问题中，质量阻尼口的影响小，
Z缈

可以近似认为a=0，在这种情况下，可由已知的善和国计算出刚度阻尼∥=2专／co

定义模态阻尼为

k】=融)r【C№，)=2[M，]蝣，厂=1，⋯，N
(5)模态坐标

扛)=①{77(f))=窆舫№(f))

模态坐标切，(f))就叫做与第r阶模态响应的主坐标。

程：

(3．12)

(3·13)

通过以上变换，原来耦合的动力学方程式就成为解耦的以模态坐标表示的模态方

【M，】切)+【C，物)+k，物)=∽) r=1，⋯，N (3．14)

初始条件

切(o))=切。)

㈧=镑。}扫(o)产妇。f
其中

r=1，⋯，Ⅳ (3．15)

心"、■吖

O

0
0P，_=Ⅸ、

M

M

v●

r

①

．①．r．-¨r●‘p．。．．L上⋯上M

II

lI磅砖
护，九=，

(

7

●7h卜p
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通过求解(3．14)式表示的Ⅳ个独立的模态坐标下的动力学方程，就可得到模态

坐标下的各阶模态坐标向量{刀，(f)}，将其代入(3．13)式便可得系统在物理坐标系下

的位移响应{xj．进而可求得系统的内力、应力响应。

在模态变换中，(3．13)式包含了全部的N个模态，而从工程计算的角度来看，并

不需要计算全部的模态，一方面对于自由度数很大的结构，计算所有的模态是不可能

的，另一方面，工程实际证明在一定的动载荷作用下并不是所有的模态都能被激起。

因此在实际工程计算中往往取结构的前N阶模态代替全部模态。

3．2．2三自由度算例

将车体考虑为三部分，车体部分，转向架部分以及轮对部分，建立三自由度系统

模型如图

●

一X2

▲

一X．

图3．1三自由度系统模型

其中m，为基础的质量(相当于车辆系统中的轮对)，聊2，聊，为上下质量块的质

量，k：，k3为上下弹簧刚度，墨为m，质量块自身的刚度。c：，c，为上下阻尼器的粘

性阻尼系数，力E，E，只分别作用于m，，垅：，耽，上，由此建立系统振动微分方程：

．1广··

耽t o o恬
0 聊，0 ll x：‘

l|··
0 0职-JI x，

L

+ 毛酬陲X0一c2 c2+c3 一c3 0～c， c3 Jl x

k，+k2 一k2 0

一尼2 k：+k3一k，

0 一k． 忌．
J j



l兰]=[萎] c3-，6，

0．5

04

O．3

O．2

0．1

趔。
避
一-0．1

屯．2

-o．3

_014

-0．5

时间

(a)XI响应曲线

0 10 20 30 40 50 ∞ 70 80 gO 100

时间

(c)X，响应曲线

0 10 20 30 40 ∞ 60 70 80 gO 100

时间

(b)X．响应曲线

图3．2三自由度系统时间响应曲线

3．3轨道谱激励下车辆动力响应分析

铁道车辆动力学研究受到试验条件、测试手段、诗句分析等方面的影响，长期以

来很难完整准确地获得车辆的固有振动特性参数，如固有频率、阻尼比等，这些参数
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对评价铁道车辆的动态性能十分关键。在本节的研究中，利用西南交大牵引动力实验

室滚动振动试验台的有利条件，可以利用美国五级轨道谱以及德国高低干扰谱作为输

入激励，进行车辆动力学响应的分析。

3．3．1轨道谱介绍

轨道不平顺是轮轨系统的外部激振源，是研究轮轨动态相互作用、考核和评估列

车运行安全性及舒适性、优化设计机车车辆参数、滚振台整车实验研究等领域的基础。

轨道不平顺谱的确定也是动车组仿真的关键，动力学仿真所采用的线路不平顺谱，主

要有实测线路不平顺谱和反演生成线路不平顺谱两种。实测线路不平顺的波长范围有

限，而动车组运行速度较高，需要的轨道不平顺波长范围也相应较大；反演生成线路

不平顺虽然波长范围可以人为设定，但和实际线路可能存在一定差异。在我国目前机

车车辆动力学计算和试验台试验中，实测线路不平顺谱主要有秦沈线、胶济线、京广

线等线路谱，但均未被作为我国的标准线路谱，而反演生成的线路不平顺谱主要采用

的是美国的六级线路谱和德国的高低干扰谱。

(1)美国六级谱

美国对全美铁路的几何参数进行大规模的测量，根据测量的轨道谱密度数据进行

曲线拟合后，得到描述轨道不平顺的谱密度分析式：

垂向不平顺

方向不平顺

鼠c妒未‰
∞，=斋‰

(3·17)

(3．18)

水平不平顺和轨距不平顺≮(Q)=足(Q)=话≯j主犏
(3-19)

式中，S，(Q)、S。(Q)和墨(Q)为谱密度，彳，．和彳。为表征不平顺幅值大小的参

数：Q为空间波数，Q。和Q，为阶段波数。

图3．3为美国六级轨道线路谱的垂向不平顺和水平不平顺。对于六级线路，各参

数值如表3．1所示：
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图3．3美国六级轨道线路谱的垂向不平顺和水平不平顺

表3．1美国六级轨道谱密度的参数值 单位(cm2×rad／m)

4 4 Q。 Q，

0．0339 0．0339 0．4380 0．8245

O．225

O．200

O．175

O．150

l 0．125

艇0100

馨o 075
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轨道谱频率(Hz)
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皂IL遒波长

j口葛 啊 115 5口

(m)

(a)轨道谱频率 (b)轨道谱波长

图3．4美国六级轨道谱时域谱的频谱变换图

图3．4为车辆运行速度为200Km／h时美国六级轨道谱时域谱的频谱变换图，可以

看出，轨道激扰的频域成分很多，但振动能量主要集中在2．2Hz左右，称轨道谱中振

动能量最大的频率成分为轨道激扰的主频。轨道激扰的主频随着车辆运行速度的增大

量}
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而成线性增大的趋势。从图上还可以看出，除了轨道激扰的主频成分振动能量最大外，

在轨道激扰的0．5～2．0倍主频范围内的振动能量都比较大，基本上集中了轨道激扰的大

部分振动能量，称之为o．5～2．o倍主频的范围为轨道谱的主振频带【5¨。实际的轨道随机
l圈3-'／≯Lbl不平顺是含有不同波长成分的连续谱，错误t味擞夏污懒。为美国六级轨道谱轨道

波长功率谱密度图，可以看出能量主要集中在波长为20～30m范围内。当车辆的某一固

有频率与主振频接近或是共振速度下轨道波长与轨道能量最大的波长相近时就会引起

共振从而恶化车辆的乘坐舒适性【3lJ。

(2)德国高低干扰谱

20世纪80年代，德国在进行高速列车的理论研究时采用了下列轨道谱分析式，德

国高速低干扰谱和高干扰谱具有相同的表达式，其功率谱的表达式为：

轨道方向不平顺：

驰)=两景象丽m2／(rad．m-1)
轨道高低不平顺：

蹦咖矿毒窘丽
轨道水平不平顺：

m2／(rad·m。1)

(3．20)

(3．21)

洲=两蠢尝‰卿aa础 B22，

轨道轨距不平顺：

s。(∞)：I—i掣鼍≥『_弋m2／(rad·m。1) (3．23)足洄卜万i丽瓮蕊石雨吖 山m。1) 妈。

式中4是与轨距相关的不平顺常数，原规定轨距不平顺在一3—3 mm范围内，根据

文献‘81的介绍，可推算出A譬的参考值。b为滚动圆距离之半径，取0．75 m，(-Or是附加

截断频率，其他符号的意义见美国轨道谱的符号说明。

德国高速谱分成低干扰和高干扰两种级别，高干扰谱可适用于德国250km／h等级

的列车运行，具体的粗糙度系数和截断频率见表3．2。
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表3．2德国高速轨道谱计算参数

致 COr COs
乞×l 0“ 4．×10“ 唣×10“

轨道级别 m‘·rrad· m‘·frad· m2·(rad·

(rad·m。1、 (rad．m’1) (rad·m’1)
m。11．1 m‘11．1 m’11‘1

低干扰 0．824 0．020 0．438 2．11 9 4．032 0．532

高干扰 0．824 0．020 0．438 6．125 10．80 1．032

3．3．2轨道谱激励下振动响应分析

轨道谱激励时，各轮对的输入有一定时延，改时延随运行速度变化故而轨道谱激

励输入条件下的振动响应与速度有关。下面以速度200km／h的某客车滚动振动试验台

模拟运行为例，说明客车振动响应数据的特点。在轨道谱激励输入条件下，客车整体

布点图如图3．5所示，根据响应信号可以得到模态参数如表3．3所示，

第五截面 第四截面 第三截面 第二截面 第一截面

／7 ／／ ／／ ，／7 ／7

17(20)，／ 13(16)，，／ 9(12)，，7 j(8)，／‘ l(4)，／／

{(19)' 14(15) 10(11) 6 。7) ：≥ 2

8)，’ 26(25) 23(2-． }) ， ：

l

二位构架

图3．5客车整体布点图

图3-6中(a)，(b)，(c)为车体前中后同一侧垂向加速度响应曲线，从图形

可以看出，车体后端部略大些，但车体整体加速度幅值相差不大，由功率谱曲线可以

看出，振动能量主要集中在1．4Hz，16Hz，24Hz，等几个主要频段处，且相位一致，

可以估计这三个频率为车辆系统的模态频率。



至垦塞塞奎茎丝圭堡塞兰耋堡尘圣 墼竺至

a)乍体一位端乖向加述度啊声 f b)车忙中部加速度l目廓曲线

r··k}“÷．嚣—t。矿嘴毒一百—；，‰

c)年体惶端加速度响应 l d)车体巾吾【=乖目蝴啊函数曲线

图3-6车体加速度Ⅱ目应曲线以及频响函数曲线

袭3-3车辆模态参数识别结果

模态阶 模态振型名称 模态频率『阻尼比
数 (Hz) (％)

1 车体点头 1．3987【24 31 4

转向架点头加 8 29l 23 573

车体沉浮

车体一阶扭转 16(137 1．H6]

4 转旧架一阶同向r 24 784 0．1 gj

扭转

扭转
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3．3．3模态置信准则(MAC)分析

为了分析验证上述结果，在此引入模态分析理论中的模态判定准则(MAC)。假定

两个向量为Ⅸ)和{y)，则这两个向量的MAC数学表达为：

枞c=丽黑‰ @24，

模态判定准则是比较两个向量的数学工具，模态比例因子是给的两个向量之间的

最小二乘法估计，MAC对应与相关因子，如果MAC=I，则这两个向量在比率因子内

完全相等，如果MAC=0，则所估计出来的模态比例因子失去意义，这个原理可以作为

模态验证的一个工具。其中∥】是加权矩阵。MAC矩阵含有所有可能的向量的MAC

值，描述同一个物理模态的两个向量的应该等于或者接近1，描述不同的物理模态的

MAC值应该比较小，不能指望MAC的理想值是零，因为不同的模态向量只有在被质

量或者刚度矩阵加权的时候才是正交的。

根据上述理论计算该车辆系统的垂向振动的MAC值，采用自行编制的MATLAB

程序进行分析，得到对称的MAC矩阵如表3_4所示。

表34垂向振动模态MAC(％)值

模态

频率
1．398 8．291 16．037 24．784 27．919 34．752

1．398 100．000 5．786 5．435 12．058 23．309 7．797

8．29l 5．786 100．000 0．315 4．169 0．980 0．271

16．037 5．435 0．315 100．000 6．634 4．825 2．447

24．784 12．058 4．169 6．634 100．000 O．281 3．880

27．919 23．309 0．980 4．825 0．281 100．000 12．823

34．752 7．797 0．271 2．447 3．880 12．823 100．000

由表3-4可以看出，垂向振动MAC值对角线上的所有元素都是1，说明同一物理

模态的两种估计之间的MAC值为100％，非对焦线上元素基本在10％以下，说明不同

物理模态之间的耦合非常小，从而可以验证说明此次试验所得模态参数非常正确，

3．3．4模态参预(MP)分析

大型结构都有无数自由度，但一般仅需知道一定阶数N自由度即可满足结构设计
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的要求，设有N自由度振动系统，一般情况下这N自由度相互耦合，振动微分方程为：

阻嫡+[C】{二)+医】{x)={F}sincot (3．25)

对所有N个自由度进行测试可以得到系统的全部振动响应，{一(f)，x：O)⋯，K(≠))。

运用模态分析原理可以得到振系的各阶模态参数(模态频率、模态振型、模态刚度和

模态阻尼比)。设振系的各阶模态振型如下：

p】_{劬)，，劬)：，⋯勋)Ⅳ)

其中勋)，=(缈”鲠，，．一，‰)r

以[①]为变换矩阵，令：

&(于))=【西]{g(f)) (3．26)

式中国)=(g，，g：，⋯，q^．)N为模态坐标。

式(3．26)代入式(3．25)，两端前乘【①】，利用模态矩阵的加权正交性，得到：

，”，+e。，讹，q，=卜]71f sin(3-27)mq q q sin cot，，+c，，+庀，，=PJ

利用Duhamel(杜哈美)积分得到系统的模态坐标解

g如)=P沁)×h(t)=—L JP，(r)sin co(t—r)dr (3-28)
m．09．0’

设g@)=qoe’耐，代入(3·27)式，得到：

q(co)=(-co}，+／钟，批，)一陋】r厂 (3．29)

式(3．28)描述了不同振动时刻结构各阶模态的参预情况，式(3．29)描述了不同频率

下系统各阶模态的参预情况(MP o

模态参预(MP)是研究给定频段上各模态的相对重要性以及所选择的输入自由度

之有效性的一个工具，根据式(3．29)所述相关理论，列出了模态参预计算表，如表

3-5所示。表中Ao，，为输出o、输入i、模态r的留数，Ⅳ。表示输出自由度数，N，为输

入自由度数，Ⅳ。表示模态数。朋只项表示第r阶模态在自由度i激励所引起的总响应

中所占有的分量。就不同自由度i比较这些A缎项可以看出，第r阶模态是怎样由各

个激振点相对地激励出来的(表3-5中各行)。表中“总模杰”这一行表示不同激励自
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由度在总输出中的分布之估计。就不同模态比较这些朋r尸，项，可以指出激励点i对哪

个模态激励得最好(表中各列)。“总输入”这一列是各个模态在所有激励所引起的总

响应中所占份额估计。

表3．5模态参预

模态数 输入l 输入Ⅳ 总输入

模态1

皿，=兰阮。I 峨。=A州l
Ⅳ

∑MP。
，=I

模态M 皿心=笔‰一 MPN儿=姜‰一
Ⅳ

∑圾。
，=l

总模态 N⋯ N
q， l

∑煅， ∑坶．，
，=1 ，=j

这种信息可以帮助我们选择最有效的激励自由度，而且有助于对其他模态模型检

验方法的正确性进行评估。表3二6给出了根据表3．5计算方法编程计算出来的此次轨道

谱激励下模态参预情况。表中输入1为1位转向架1位轮对1位侧激励，输入2为1

位转向架1位轮对2位侧激励，，输入3为2位转向架1位轮对1位侧激励，输入4为

2位转向架1位轮对2位侧激励。

表3-6轨道谱激励下车辆系统模态参预表

频率 输入1 输入2 输入3 输入4 总(输入)

1．398 98．460 100．000 97．953 99．121 83．889

8．291
99．318

71．877 100．000 73．630
3．008

16．037 93．924 38．145 100．000 36．427 4．436

24．784
97．895

45．429 100．000 42．598
6．715

27．919 98．830 46．801 100．000 43．536 1．363

34．752
93．506

41．815 100．000 41．457 0．589

总(模态) 28．6 21．5 29．7 20．2 100

由表3-6可得，总模态一行，几个输入对应的值基本差距不大，一位侧轮对激励效

果稍微好点，总的说来各个激励点对各阶模态的激励效果相差不大，这与实际各个轮

对位置基本对称也相符，也说明了试验做的比较理想，1．398Hz频率对车辆贡献量最大。
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总输入一列34．752Hz模态对应的总输入比较小，说明，各个激励点对它的激励效果都

不太理想，而各个激励点对车体沉浮模态激励效果都非常好。

3．4本章小结

本章主要首先介绍了模态叠加算法基本原理，并给出了三自由度算例，接着研究

了轨道谱激励下车辆系统动力学响应情况，并对试验结果数据进行模态模型验证，证

实这些模态参数结果真实可信。
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第四章模态参数对平稳性指标的影响研究

当今世界铁路运输业蓬勃发展，中国铁路交通发展迅猛。21世纪，中国铁路逐渐

跨入以“高速客运，重载货运”为特征的新时代。随着铁路现代化的发展，传统的运

输系统将不断面临许多新难题：行车速度越高，安全问题越突出；既要保证高速列车

不倾覆、不脱轨，又要保证机车车辆运行平稳、舒适；车辆在运行过程中产生各种振

动，影响旅客乘坐的舒适性和装运货物的完整性。所以铁道车辆运行的平稳性是非常

重要的，对于车辆运行平稳性进行分析研究有利于我们掌握列车的运行状态，提高旅

客乘坐的舒适性。

模态参数是车辆结构的固有参数，由车辆的动刚度、悬挂系统结构参数等因素确

定，是振动系统的固有动态特性，产品一旦设计并生产完成，其固有的动力学性能实

际上已经确定，作为一个线性系统或弱非线性系统其模态参数与输入无关。车辆系统

的振动对平稳性指标的影响方面已经有很多研究成果，振动对人体生理学的综合影响

以及人对振动响应的客观评价标准也都又一定的研究。

本章将利用前两章计算分析所掌握的仿真试验结果，根据铁道车辆模态模型建立

了在轨道谱激扰作用下，车辆的舒适性指标与车辆模态参数的关系，分析这些模态参

数对平稳性指标的影响以及模态参数的变化带来的结果，从理论上分析对车辆系统的

动力学性能产生重要影响的模态参数及其变化规律。通过分析铁道车辆运行平稳性与

模态参数的关系，可以评价模态参数构成的合理性。

4．1国内外主要平稳性指标分析

4．1．1 Sper I i ng平稳性指标分析

欧洲铁路联盟(UIC)以及前社会主义国家铁路合作组织(OCKII)均采用Sperling

平稳性指标来评价车辆的运行品质。Sperling等人在大量单一频率振动的试验基础上提

出影响车辆平稳性的两个重要因素。其中一个重要因素是位移对时间的三次导数，即

z=口(加速度变化率)。若上式两边均乘以车体的质量矽，并将M。口之积用力F
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来表示，则有Mc z=F或者z=÷_。由此可见，：在一定意义上代表力的变化率。
M ⋯。一一～⋯一’

F的增减变化引起冲动的感觉。

如果车体的简谐振动为z=毛sin COt，则z=一毛C03 sin COt，

陀％(2研

其幅值为：

(4．1)

影响平稳性指标的另一个因素是振动的动能的大小，车体振动时的最大动能为：

三丝三2=扣(刊2=扛(Zo2∥=E ㈤2，

变躲(zo2彬=等 ㈧3)

Sperling在确定平稳性指数时，把反应冲动的Zo(2矿)3和反应振动动能的

z。(2矿)2的乘积(2万)5乞3f5作为衡量标准来评定车辆运行的平稳性。车辆运行平稳

性指数的经验公式为：

W=2．7厄而=0．896 (4-4)

式中20为振幅，f为振动频率，口为加速度，口=20(2矿)2，F(f)为与振动频

率有关的加权系数。

当车体垂向振动时，其加权系数，(厂)为：

当产o．5～5．9Hz时，F(f)=0．325f2；

当厂：5．9～20Hz时，F(厂)=了400；
J

当厂>26Hz时，F(厂)=1。

以上的平稳性指数只适用一种频率一个振幅的单一振动，但实际上车辆在西安路

上运行时的振动是随机的，即振动频率和振幅都是随时间变化的，因此在整理车辆平

稳性指标时，通常把实测的车辆振动加速度按频率分解，进行频谱分析，求出每段频
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率范围的振幅值，然后对每一段计算各自的平稳性指标形，然后再求出全部频率段总

的平稳性指标：

形=(彬m+暖m+⋯⋯彬加)01 (4．5)

表4．1根据计算值W来评定平稳性的等级

W值 运行品质

】 很好

2 好

3 满意

4 可以运行

4．5 运行不合格

5 危险

4．1．2 GB5595-85标准分析

(1)车辆运行平稳性评价指标：

一般来说，车辆运行平稳性指标可以按平稳性指标W来评定。平稳性指标按下面

公式来计算：

W=7．08 (4．6)

式中：W刀、Tt倔性j日I。,怀--；A振动加速度，f振动频率，F(厂)频率修正系数，其中

F(厂)如表4-2所示。

表4．2频率修正系数

垂向振动 横向振动

0．5～5．9Hz Y(y、=0．325f2 0．5～5．4Hz F(f、=0．8f
2

5．9～20．0Hz ，(．厂)=400／．厂1 5．4～26．OHz F(f)=650／f
2

>20．0Hz 尺／)=1 >26．0Hz 尺．厂)=1

实际运行过程中，车辆振动为随机振动，其振动加速度和频率都是随时间变化而

变化，所以需将振动按频率分组，统计每～频率中不同加速度的值，总的平稳性指标
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按下面公式计算：

暖=痧—可孓=矿(4-7)
其平稳性指标等级如表4．3，4-4所示。

4．3客车平稳性指标登记表

平稳性等级 平稳性指标W 评定

1级 矽<2．5 优

2级 2．5≤形<2．75 良好

3级 2．75≤形<3 合格

4级 3≤W<4 不舒服

5级 4≤形<5 很不舒服，无法长期忍受

4．5货车平稳性指标登记表

平稳性等级 平稳性指标W 评定

1级 W<3．5 优

2级 3．5≤W<4 良好．

3级 4≤W<4．25 合格

4．2模态参数与平稳性指标关系研究

从振动模态理论模态叠加法可以知道，车辆的实际振动响应由车辆的各阶模态振

动叠加而成，从根本上讲由车辆的模态参数决定。各阶模态所作贡献的大小除取决于

结构本身的特点外，还取决于结构受激励力的频率范围，以及激振力分布的情况。在

实际计算中，只要考虑贡献大的模态就够了；在本章的分析中，主要考虑车辆系统的

悬挂模态。模态分析法可以不必去求出所有的特征值和特征向量，而只是求出人们所

需要的那几阶，包括模态质量、模态刚度和模态阻尼，用以建立响应计算模型。运用

这些模态参数建立的响应计算模型，我们称之为模态模型。因此在给定输入的情况下，

就可以根据模态模型计算车辆的平稳性指标。

在二阶常微分方程描述的车辆系统动力学数学模型的基础上，利用模态坐标变换

法推导了用模态参数描述的车辆垂向平稳性指标计算表达式，本章将对此作简要介绍。

图4．1为车辆振动系统的分析模型。
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由Sperling平稳性指标计算式知，车体的平稳性指标由车体上给定点的振动烈度确定，

M，牙+C，口4-盔，，g=甲7Foe’硝 (4-9)

式中M，、C，、K，分别为系统的模态质量矩阵、模态阻尼矩阵和模态刚度矩阵，

甲7’民P删为广义力幅值向量，Y 7’为模态振型矩阵的转置，q为模态坐标下的位移

戈：∑6—享塑墨生1，耐 (4．10)船荟赢韵倒 (4。

”1坼谚11-篆吖2毒罢j
式中：甲，为第r阶模态向量，甲，={／)Jr，缈2，，伊，，，缈。，，缈，，，缈。，}r，缈，为第r阶模态向

量中的第i个元素，q，毒分别为第r阶的固有频率和阻尼I：ls，聊，为第r阶模态质量，
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t表示时间。

由上式可以看出，任意点的坐标响应是各阶模态贡献量的加权和。

如选取车体底板上位于如图5．1所示的位置S(a=8．5m，c=lm)作为评价车辆平

稳性指标的参考点。s点的垂向振动加速度可以用坐标响应来表示。

Zs=Zc—a＆一cox (4·12)

式中z。为车体的浮沉位移，瓯为车体的点头角位移，敏为车体的侧滚角位移。

令式(5)中k=l，4，5。代入上式得到

岁一rr6 r6 —w2仍，仍，F『

乏叫婆l丽葶萄一闰l Jm，砰f 1一≥+．『2善等{

6 6

∑∑
r-1 f-1

+

6 6

+y y
J二-■J二．■

，：1 f卅一r憎卜等川善列F上式是模态参数与参考点振动响应量间的计算式。

(4．13)

从式(5．5)知，参考点振动加速度由模态振型、各阶固有频率、模态质量(或刚

度)、阻尼比及各坐标的激扰力共同确定。为验证模态参数对平稳性的影响，按《铁道

车辆动力学性能评定和试验鉴定规范》GB5599．85中提供的单一频率单一振幅的

Sperling平稳性指标进行计算，计算式为：

形=7．08

式中：W一平稳性指标，2s一参考点的振动加速度(g)，

(4．14)

厂一振动频率(I-Iz)，F(f)一与振动频率有关的修正系数(见表4-2)

根据车体的模态参数，利用式(5．5)计算参考点的垂向振动加速度，然后利用式

(5．6)计算平稳性指标，就可以得到垂向平稳性指标与模态参数间的关系。

4．3简谐激扰下模态参数对平稳性指标的影响

所选取车辆的物理参数见表2．1，根据前两章计算分析所掌握的车辆系统模态参数

结果，即可以通过数值计算分析车体简谐激扰下悬挂模态参数的变化对车辆平稳性指
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标影响的情况。应用式(4—1 3)和式(4．14)，得到车辆垂向振动平稳性指标随车辆横

态频率和阻尼的变化如图4—2所示。图中给出了系统一阶浮沉模态频率、二阶点头模

态频率、一阶模态阻尼比和四阶模态阻尼比的变化对车体垂向平稳性指标的影响。

旷阶模志频率对垂自平{≥性指标的影响 f h】二阶横志颢丰"垂向十耗性指标的话响

姆
、_。。．，∥’“ ＼_。。=。≯”

‘c J一阶模态mE％#i日*##指标∞影自 (d J=Ⅳj摇§m月L!目±日平辣B指¨、∞彤n

图4—2车体简谐激扰频率及悬挂模态参数对垂向平稳性指标的影响

从图4．2可咀看出，车体的模态振动频率对平稳性指标影响较大，平稳性指标最

大峰值出现在系统一阶模态频率为1 5Hz，激扰频率为1 4～1 6Hz附近。在低频段

(O～2Hz)，平稳性指标随激扰频率的增加而提高。在中频段，平稳性指标呈振荡衰减。

在高频段(8Hz以上)，平稳性指标单调衰减。当激扰频率在一阶频率(沉浮)和二阶

频率(车体点头)附近时平稳性指标呈现最大值。因此．要降低平稳性指标，就要车

体承受的载荷主频率远离这些频率段(1 2HZ～I 8Hz)。

不同阶数的系统模态阻尼比对平稳性的影响有较大的差异。一阶模态阻尼比的影

响主要体现在小阻尼比附近。当一阶模态阻尼比小于等于O 08，激扰频率在1 8Hz以

内时，平稳性指标随着激扰频率的增加而单调上升，这时，如果激扰频率等于1 5Hz，

平稳性指标达到最大值。而第4阶模态阻尼比对平稳性的影响较小。阻尼tL,Y、0 02到

O 2变化时平稳性指标曲线几乎没有变化。各指标曲线在频段1 4~4 5Hz时均出现平台。

嗲懋一
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4．4轨道谱激扰下模态参数对平稳性指标的影响

运用第二章中介绍的铁道车辆模型．根据2 3 l介绍的模态分析内容，编写matlab

程序计算模态参数，同时根据本章介绍的平稳性指标的计算方法，来分析轨道谱激励

下模态参数对平稳性指标的影响。根据第二章的6自由度车体模型，输入美国六级轨

道谱，并假定车辆运行速度为200km／h，应用sperling平稳性指标的计算方法，对车体

垂同振动进行分析，研究模态参数与平稳性指标之间的哭系。得出关系曲线．其计算

流程如图4-3所示，关系曲线如匡4-4所示。

登

图4-3模态参数与平稳性指标关系曲线计算方框图

撬宰‘№)

bj颇事与sperling指枷、咒系

区》
m”m

m锝∞髂舯佰∞
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(c)二系垂向阻尼与sperling指标关系曲线 (d)一阶阻尼比与sperling指标关系曲线

图4-4垂向模态参数与平稳性指标关系曲线

由图4-4的(a)可以看出车体沉浮频率以及车体点头频率都随着二系垂向刚度

的增加而增加，二者增加趋势相近，由(b)图可以看出车体沉浮以及点头频率越低，

车辆的平稳性指标越小，其垂向平稳性越好，车体沉浮以及点头频率对垂向平稳性的

影响有相同的趋势。综合起来看以知道，平稳性指标随二系悬挂刚度的增大而增大，

过大的刚度直接影响车辆运行平稳性，进而影响乘坐的舒适性。但刚度过小弹簧太软

就会影响二系动挠度，同样会影响车辆的行车安全。所以在实际车辆的设计过程中，

必须合理的选择悬挂刚度。

由(C)图可以看出当阻尼小于3．4木10e4Ns／m时，平稳性指标随阻尼的增加而减

小，当阻尼大于3．4幸10e4Ns／m时平稳性指标随阻尼的增大而增大。而一阶阻尼比(沉

浮模态阻尼比)平稳性曲线与阻尼平稳性曲线相近。由于轨道谱是速度的函数，垂向

阻尼平稳性曲线与阻尼比平稳性曲线的最优值(曲线谷值)同样会随运行速度不同而

发生变化，由此阻尼选择过低则不能有效抑制共振峰值，过高则不能有效抑制高频振

动，使平稳性变差。所以必须综合考虑各个速度段下阻尼最优值作为车辆系统最终的

阻尼设置。

4．5本章小结

本章主要介绍了平稳性指标的相关知识，并利用模态相关算法，分析了简谐激励

下模态参数与平稳性指标的关系以及轨道谱激励下模态参数与平稳性指标的关系。分

析了平稳性指标随二系悬挂刚度以及阻尼阻尼比的变化趋势，为车辆结构设计提供参

考。可得到如下结论：车体承受垂向载荷主频率远离1Hz～2Hz的频率段，同时降低车
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体沉浮模态频率以及设置合适的阻尼系数可以提高车辆系统垂向运行平稳性。
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结论

本文从振动模态分析理论出发，利用matlab等相关软件仿真与计算，从理论上分

析了铁道车辆振动响应特性，并利用试验模态分析的方法对车辆系统振动响应特性做

了进一步分析，在此基础上分析探讨了这些模态参数对平稳性指标的影响以及模态参

数的变化带来的结果，从而评价模态参数构成的合理性，为解决实际问题提供了有利

的参考。通过这些研究，可以得出如下结论：

(1)系统振动传递率与系统的物理参数密切相关，系统层次越多，隔振效果越好，

就二系悬挂来说，车体与转向架质量比值越小，隔振频带增大，传递率曲线在第一主

频率处的动力放大因子也随着减小。

(2)建立了双轴车辆以及铁道车辆动力学模型，并用simlink进行了仿真计算，分

析了响应加速度信号与激励加速度信号之间的传递关系，并根据时域信号画出了频响

函数曲线，由此可以进行了振动传递分析，得出车辆系统的刚体模态(点头模态与沉

浮模态)主要集中在2Hz之内，大于10Hz时，振动传递率小于O．1，具有良好的隔振

效果。

(3)利用某车辆厂生产的轻油罐车进行了有源模态试验，分析了车辆悬挂系统振

动传递特性，并提出要提高转向架的隔振性能，在保证运行安全性的前提下，增大罐

体弹性模态频率与悬挂模态频率的间隔。还对车下安全吊进行了振动传递分析，指出

了1号吊和11号吊易发生共振，应采取措施避免。

(4)由轨道谱对平稳性指标的影响可以看出，车体沉浮以及点头频率越低，车辆

的平稳性指标越小，其垂向平稳性越好，车体沉浮以及点头频率对垂向平稳性的影响

有相同的趋势。

本文从模态分析的角度对动车组的动态特性进行了分析研究，但还有很多问题没

有解决，有待于在以下几方面继续开展工作：

(1)应用建立的车辆系统仿真模型，可以更一步研究物理参数和模态参数之间的

变化关系，从而为实际工程设计提供更有力的依据。

(2)对车辆系统模型的灵敏度分析、动力修改进行研究，进而可以对设计进行准

确指导。
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(3)对于机车车辆来说，还应该从牵引电机轴的输出频谱来研究车辆系统的振动

问题。
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