
摘要

摘 要

铁路运输的发展极大的促进了国民经济的进步。随着改革开放与经济的发展，铁路

的高速化已经势在必行。截止2007年4月18日零时起，全国铁路实施了六次大提速。

伴随着列车运行速度的提高，车辆各部件的振动问题也开始显露，特别是转向架垂向振

动尤为突出。旅客长期乘坐在不断振动的车厢中会感到疲劳。剧烈的振动会使车辆运行

品质下降，导致某些部件频繁发生故障，危及行车安全。执行哈尔滨至北京的Z15／16

次列车为最新制造的25T型客车，其转向架为CW--200K型。该转向架在列车运行初

期，总体情况较为平稳，但在走行30万km后出现了一系垂向油压减振器漏油失效，个

别车出现轴箱弹簧外卷折断，危及行车安全。

本文运用车辆动力学理论与方法，建立了传统车辆垂向振动模型和车辆一轨道耦合

集总参数垂向振动模型，并确定了模型中各个参数的取值。通过对模型的处理，使其符

合实际情况。依据模型建立车辆系统垂向振动的动力学方程。利用Visual Fortran编制

程序求解振动方程，分别得到了两个模型在谐波轨道激励和伪随机轨道激励下转向架构

架的垂向振动位移响应。依据转向架构架垂向振动位移响应得到了轴箱弹簧的应力变

化。将轴箱弹簧的应力变化结合疲劳分析理论对轴箱弹簧的疲劳寿命和达到疲劳寿命时

车辆的运行里程进行了评估和判断。本文通过计算机模拟分析了车轮偏心对轴箱弹簧失

效的影响程度。
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Abstract

The development of the railway transportation tremendously accelerates national

economy developing．With the development of the opening to the world and the national

economy，raising travel speed is developmental tendency of the railway transportation．Our

national rmlway had raised travel speed of railway transport six times until 0 O’dock am on

April 1 8，2007．Following the raising speed of the train，the Val"iOUS of the vehicle vibration

problem has started to emerge and bogie vertical vibration is particularly prominent．The

passenger will feel Ntigue taking in the Car that unceasingly vibrates．Fierce vibration causes

the quality of vehicle operation drop and results in the frequent failure of certain components，

endangering the traffic safety．The Harbin to Beijing’S Z1 5／1 6 train is newest manufacture

25T vehicle and its bogies are CW．200K．The situation of the bogie iS stable i11 the early

operation．But after running of 300，000 kilometers，the train appears axle-box hydraulic

pressure shock absorber expiration and axle-box spring fatigue expiration that endangers the

traffic safety．

This paper USeS the theory and methods of vehicle dynamics to establish vertical vehicle

vibration model and vehicle／track lumped parameter model．The models are revised to

conforill to the actual situation．Dynamic equations of railway vehicle vibration are

established by the model．Use Visual Fortran to solve dynamic equations of railway vehicle

vibration，then obtains the vibration displacement of bogie frame that is under the harmonic

orbit incentive and pseudo．random orbit incentive．Through the vibrating displacement

analyzes Stress of the axle．box spring．The stress of axle—box spring and the theory of fatigue

are used to judge axle—box spring fatigue life and mileage of vehicle nmning．This paper

through the computer simulation analyzes the influence of the eccentric wheel on axle—box

spring fatigue．

Key Words：Eccentric wheel；Vehicle vibration；Axle‘box spring；Fatigue expiration



绪论

绪 论

一、本课题研究的背景

铁路是我国主要运输方式，在国民经济中起着非常重要的作用。铁路的客运量占据

了我国客运总量的很大一部分，是国民经济发展的先导。近年来，我国国民经济发展十

分迅速，对铁路运输提出了更高的要求。从1997年4月1日，我国铁路开始了大面积

提速，截止2001年10月21日我国铁路实行了四次提速。这四次大提速在大幅度增加

我国铁路提速线路资源的同时，也相应提高了列车运行的最高速度，其中快速列车最高

运行速度达到了每小时160公里，非提速区段快速列车最高速度达到了每小时120公里。

2004年4月18日零时起，全国铁路实施第五次大面积提速，并实行新的列车运行图。

全路开行了19对直达特快列车。2007年4月18日零时起，全国铁路实施了第六次大提

速，运营时速200km及200km以上的动车组投入使用。

目前，我国铁路7700多公里的干线已经实现了160km／h的运营最高速度，第一条

设计时速超过200km／h的秦沈快速客运专线已于2003年底投入运营，郑西、郑武、武

广等高速客运专线相继开工建设，京沪高速铁路的建设也将开始。可以预见，未来5～

10年间，我国铁路列车运行速度的大幅度提高将是一个不争的事实。

伴随着列车运行速度的提高，车辆各部件的振动问题也开始显露，特别是转向架垂

向振动尤为突出。旅客长期乘坐在不断振动的车厢中会感到疲劳。剧烈的振动会使车辆

运行品质下降，导致某些部件频繁发生故障，危及行车安全。

二、本课题研究问题的提出

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、走行、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、转向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。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。

1振动问题的产生

25T型客车是为适应中国铁路第五次大面积提速而设计制造的，可以保证以

160km／h的速度持续运营20小时。2004年4月18日零时起，全国铁路实施第五次大面

积提速，全路歼行了19对直达特快列车。哈尔滨铁路局配属的新造25T型客车转向架

形式为CW--200K型，担当哈尔滨至北京Z15／16次列车运行任务，列车图定编组18

辆，两组车底运行。CW--200K型转向架在Z15／16次列车运行初期总体情况较为平稳，
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但累计走行约30万千米后(2004年4月17日至2005年2月期间)，车辆车体和转向

架振动问题开始显露出来，且随着走行公里数的增加，振动问题逐渐增多，特别是转向

架垂向振动尤为突出。自2005年1月2日起，陆续发现Z15／16次25T型客车转向架垂

向油压减振器漏油故障较为突出，特别是个别车出现轴箱弹簧折断问题。通过使用监测

系统对故障车进行技术分析，发现垂向油压减振器漏油或轴箱弹簧折断前，车辆转向架

垂向加速度有效值(振幅)均较高。说明垂向油压减振器漏油或轴箱弹簧折断是构架长

时间振动导致的后果。

2振动原因的现场分析

在处理故障的同时，对发生故障的车辆逐辆入线进行了全面检查，并对同一轮对直

径差、转向架四角高度等尺寸限度进行仔细测量，根据反复检查、测试结果分析，通过

更换轮对后对车辆振动变化情况的跟踪，确定了25T型客车转向架初始振动的源头来自

于轮对【2J。以RW554041为例，更换轮对前后转向架构架垂向振动变化(图1)。从图

l中可以明显看出，该转向架在2月23日更换3位轮对后，振动情况明显改善，未在继

续发生转向架故障。

将引起Z15／16次25T型客车转向架构架垂向振动较为严重的8条轮对，送往哈尔

滨铁路局佳木斯东车辆段轮轴检修分段进行轮对试验和检测，结果见表l。根据检测试

验结果表明，部分轮对动平衡值超标，部分轮对同一车轮偏心度大于0．5mm，同一轮对

直径差均大于0．4mm(最大超过2．7mm)。
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图l更换3位轮对前后转向架构架垂向振动变化

Fig．1 Replacement ofthe third wheel the difference of

the bogie frame vertical vibration
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表1振动严重轮对的试验检测结果

Table 1 Test results of serious vibration wheels

位 同一轮对直径差／mm 车轮偏心度／mm 轮对动平衡值儋
轮对磨车号 轴号 标 直径 标 标数 左 右 左 右 左 右 合状态

准 差 准 准

554015 5 00366 910．5 912 1．5 0．5 0．1 95．0 78．6 合格

554039 l 00102 912．4 912．8 O．4 O．7 0．2 56．4 109．9 合格

554029 6 00378 911．6 912．7 1．1 段修 O．8 0．2 157．5 186．5 合格
段

同轮 左轴箱
修 对相 摆动大，55404l 5 00372 909．8 912．5 2．7 1．2 O．1 662．9 181．2
标 互垂 ≤ 车轮偏
准 直直 190 心

554018 7 00135 ≤ 911．2 912．5 1．3 径差 0．3 0．25 261 103 不合格

3 00392 0．3 913．6 912．5 1．1 为≤ O．25 0．2 350 93 不合格
554028 O．5

5 00157 914 913．4 O．6 0．2 0．15 279 56 不合格

轴承保
554017 8 00374 912．6 913 0．4 O．3 O．25 263 284

持架裂

根据对25T型客车的检查、检测、跟踪和试验结果认为25T型客车转向架构架垂向

振动问题的源头来自于轮对，主要是由于车轮动平衡值、偏心度以及同一轮对直径差因

素造成车辆原始振动振幅高，应力大，因而引起油压减振器的早期失效、漏油或轴箱弹

簧疲劳折断等车辆故障，恶化车辆运行品质。

3振动带来的危害

在检查分析25T型客车转向架构架振动原因过程中，自2005年1月2日至3月10

日，Z15／16次列车25T型客车共计有7辆振动问题较为严重的车辆，到更换轮对时，油

压减振器漏油失效14台，轴箱钢圆弹簧折断7卷12】。具体统计见表2。

车辆振动问题不仅加剧了转向架配件的损坏，增加运用成本，且振动问题对轮对轴

承的影响带来的后果更加严重，如RW554017八位轴承保持架裂的故障，如未能及时发

现并采取更换轮对措施，将直接威胁到行车安全。
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表2故障情况统计

Table 2 Fault situation statistics

序号 车号 故障现象 处理结果

8位垂向油压减振器漏油 更换减振器

8位轴箱簧内、外卷折断 更换轴箱簧

8位轴箱簧外卷再次折断 更换轴箱簧
l RW554017 l位垂向减振器漏油 更换减振器

4位轴箱簧内卷折断 更换轴箱簧

8位垂向油压减振器漏油 更换减振器

8位垂向油压减振器再次漏油 更换减振器、4轴轮对

7位轴箱簧外卷折断 更换轴箱簧

北京库内7位轴箱外卷再次折断 更换轴箱簧
2 RW554018

7位垂向油压减振器漏油 更换减振器

7位油压减振器再次漏油 更换减振器、4轴轮对

5位垂向油压减振器漏油
更换减振器

3 RW55404 1 5位油压减振器再次漏油、5位轴箱簧外
更换减振器、轴箱簧、3轴轮对

卷折断

5位垂向油压减振器漏油

4 RW554029 5位油压减振器再次漏油、5位轴箱簧外
更换减振器

卷折断
更换减振器、轴箱簧、3轴轮对

5位垂向油压减振器漏油 更换减振器
5 RW5540l 5

7位垂向油压减振器漏油 更换减振器、3、4轴轮对

3位垂向油压减振器漏油 更换减振器
6 RW554028

3、5位垂向油压减振器漏油 更换减振器、2、3轴轮对

7 RW554039 1位构架垂向振动异常 更换l轴轮对

三、本课题的研究方法及论文工作内容

1本课题的研究方法

铁道车辆一般有一个车体和两台起承载、走行、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问设有弹性较大的悬挂装置。悬挂装置在车体与转向

架构架、转向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。此系统是一个典型的多自由度系统，可以利用多自由度

系统的结构动力分析方法对铁道车辆系统进行分析。结构动力学可分为两类，一类是求

解结构的自振频率(固有频率)及相应的振型；另一类足求在给定载荷、冲击力或地面

加速度作用下结构随时I’日J的振动响应。实际的铁路轨道是不可能绝对平直和完全刚性

4



绪论

的，铁路轨道上存在各种各样的不平顺，实际的车轮也不是一个理想的几何圆形。因此，

车辆在轨道上运行时，轨道之间会出现不断变化着的轮轨作用力，这些作用力会激起车

辆振动。这里利用了已测轮轨作用力作为轨道对车轮的激励，研究了车辆垂向振动的响

应。

多自由度系统的振动主要可以分为：无阻尼的自由振动、无阻尼的强迫振动、有阻

尼的强迫振动。对于多自由度系统振动微分方程的建立主要有以下方法：按牛顿第二定

律建立、按达朗贝尔原理建立、按哈密尔顿原理建立。系统振动微分方程式建立以后，

可以通过对微分方程组的处理来获得所期望的结果。例如求解系统的自振频率和振型可

以通过子空间迭代法、矩阵展开法等方法得到。求解系统的动态响应可以通过直接积分

法或模态迭加法得到。常用的逐步积分法有线性加速度法、Newmark法、Wilson．臼法、

Hubolt法等方法。在使用直接积分法时应当注意直接积分法的稳定性问题。所谓稳定性

是指对于一个积分方法，如果该方法导致它的舍入误差出现发散，这个方法就是不稳定

的；如果当对积分步长有限制才能保证稳定的话，这个方法称为条件稳定的方法；如果

在任何步长下都能稳定，这个方法称为无条件稳定方法。

为了改善车辆的振动性能，铁道车辆本身就存在很多油压减振器，因此车辆垂向振

动系统是一个多自由度的有阻尼强迫振动。对此系统建立振动微分方程后，利用数值分

析方法对微分方程求解，得到车辆垂向振动系统随时间的响应。通过对车辆振动系统运

动情况的分析就可以得到转向架的振动特性，可以对轴箱弹簧进行疲劳强度分析，从而

分析轮对的异常是否与轴箱弹簧的疲劳破坏有直接的因果关系。

2论文工作内容

(1)建立符合实际情况的车辆系统垂向振动模型，并确定该模型中所有参数值。

(2)建立车辆系统垂向振动模型的振动微分方程组。利用FORTRAN语言编制求解

该振动微分方程组的数值分析方法的程序。

(3)利用程序计算出车辆系统垂向振动模型随时间的运动情况，得到车辆系统垂向

振动的振动特性。

(4)对程序计算结果进行分析，确定轴箱弹簧的疲劳破坏是否与轮对的异常有直接

因果关系。

(5)对几种不同的轨道激励和不同的车辆系统垂向振动模型重复上述分析过程，对

所得结果进行分析对比。
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第一章车辆一轨道动力学模型及数值分析方法

1．1概述

车辆与轨道的动态相互作用问题，是铁路轮轨接触式运输系统中最为基本的、也是

最难以解决的问题，直接影响着铁路运输的安全与效率。长期以来，由于专业划分和计

算条件的影响，有关铁路轮轨系统动力学方面的问题，常常归结为“机车车辆动力学”、

“轨道动力学”及“轮轨关系"三个相对独立的研究领域。事实上，铁道车辆与轨道线

路乃是铁路轮轨系统中不可分割的两大组成部分，车辆系统并非孤立系统，二者是相互

依赖、相互影响的，从动力学角度来看，他们构成了一个耦合系统。最早开始涉及轨道

动力问题可以追溯到20世纪40年代，铁木辛柯(Timoshenko)采用单自由度集总参数轨

道模型分析正弦荷载作用下的轨道位移响应问题。日本学者佐藤裕和佐藤吉彦对轮轨动

力分析做了大量有价值的工作。他们曾经采用集总参数模型和连续弹性基础梁模型研究

了轨道的动力效应，其中比较有代表性的是佐藤(Sato)“半车一轨道’’集总参数模型。

在现有的各种车辆一轨道动力学模型，依据各自分析目的和模拟侧重点不同，形式种类

各不相同。若按轨道模型参数来分，有分布参数模型与集总参数模型两大类；若按车辆

模型化方法划分，则有整车、半车和轮对模型三种。在各类模型中又有多种不同形式，

如分布参数模型中出现了弹性基础梁模型和弹性点支承梁模型，Euler梁模型与

Timoshenko梁模型等等。

1．2车辆一轨道垂向系统统一模型

1．2．1车辆一轨道耦合动力学的基本思想

众所周知，车轮在钢轨上的运动是一个复杂的动力学过程，牵涉到很多因素，既有

车辆方面的，又有轨道方面的，而且还互相渗透。而影响和控制这一动力行为的根源在

于轮轨接触点处的作用力。因此，认识并改进轮轨相互动态作用关系，是确保铁路运输

安全高效的基本前提，也是不断发展和完善铁路轮轨运输系统的必要条件，由此而形成

了轮轨系统动力学。轮轨动力学以轮轨关系为核心，着重研究轮轨相互动态作用及其相

关问题，主要包括：轮轨接触几何学，轮轨蠕滑理论，轮轨接触振动，轮对运动学，运

动稳定性与导向理论等。世界各国的科学工作者对此进行了长期的研究与试验，取得了

大量的研究成果，对铁路运输事业的发展起到了极大的推动作用。

轮轨之问的相互动力作用，以轮轨接触点为分界面，向上传递给车辆，向下旋加于

轨道。从系统工程的观点来看，铁路轮轨系统包含着两个相对独立的物理系统一机车车
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辆系统和轨道系统。轮轨相互作用问题，实质上是机车车辆一轨道相互作用问题，相应

地，对轮轨关系得研究也宜扩展为对机车车辆与轨道之间关系的研究。机车车辆与轨道

的关系是铁路轮轨系统中最为基本的，也是最难以解决的问题，直接制约着铁路运输的

安全、舒适和效率，一直是铁路工程技术人员前赴后继为之探索的课题。

长期以来，有关机车车辆和轨道动态相互作用问题，常常归结为“机车车辆动力学’’、

“轨道动力学"及“轮轨相互作用(轮轨关系)’’三个相对独立的研究领域。或者将轨

道基础视为“刚性支承"来研究机车车辆；或者将机车车辆当作“激振质点"来分析轨

道；再就是研究车轮与钢轨之间的相互作用关系。总之，没有将这三者很好地统一起来

加以考虑。例如，研究机车车辆(或轨道)的振动问题，习惯上以机车车辆(或轨道)

系统为主体，而将轨道(或机车车辆)系统作为其激扰源，从轮轨界面向主系统输入，

进而采用“激扰输入一传递函数一响应输出’’的模式来分析机车车辆(或轨道)系统的

振动。由此可见，经典的方法将车辆与轨道视为两个各自独立的系统，相互从对方获得

输入，并经由自身系统的传递函数，对输入产生响应。在这一过程中，没有考虑另一系

统中可能进行的任何动力学过程及其对自身系统的影响。

车辆一轨道耦合动力学的基本思想认为，铁道车辆与轨道线路是铁路轮轨运输系统

中不可分割的两大组成部分，车辆系统与轨道系统并非孤立系统，两者是相互耦合、相

互影响的。例如，轨道的变形会激起机车车辆的振动，而机车车辆的振动经由轮轨接触

界面，又会引起轨道结构振动的加剧，反过来助长了轨道的变形，这种互反馈作用将使

机车车辆一轨道系统处于特定的耦合振动形态之中。显然，研究这样的问题，仅从某一

个单一系统着手，难以反映其本质。所以应用系统工程的思想，将机车车辆系统与轨道

系统作为一个总体大系统，而将轮轨相互作用(轮轨关系)作为连接两个子系统的“纽

带”，进行“车辆一轨道耦合动力学”的研究，可以更为客观的反映铁路轮轨系统的本

质。

概括地说，车辆一轨道耦合动力学包括车辆动力学、轨道动力学及轮轨相互作用三

大领域的所有研究内容，是一个交叉性很强的学科。而其突出缺点是从轮轨大系统的角

度，考察铁道车辆和轨道结构的动态行为，并着重考虑二者间的耦合影响和反馈机制。

因此，车辆一轨道耦合动力学理论是实现铁路车辆和轨道结构参数最佳匹配设计的必要

基础。一般而言，车辆一轨道耦合动力学可分为垂向、横向和纵向耦合动力学三个方面。

由于轮轨滚动所产生的纵向耦合效应较弱，常可视为准静态作用。显然，垂向与横向动

力学是车辆一轨道耦合动力学的主要内容。本文用到的是车辆一轨道垂向耦合动力学的

内容，所以着重介绍车辆一轨道垂向耦合系统。

7
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车辆一轨道垂向耦合动力学主要研究车辆一轨道耦合系统在各种垂向轮轨激扰作

用下的动力响应及其轮轨动力作用特征。在轮轨系统的垂向纵平面内，广泛存在着各种

各样的振动激扰源，既有轨面的局部凹凸不平顺，如轨头压溃或轨面剥离等；又含有系

统的周期性不平顺，如波形线路、波状磨耗、偏心车轮等。特别是，在钢轨接头处，像

低接头、错牙接头、大轨缝以及焊缝之类的脉冲型不平顺，更具有普遍性。此外，轨下

基础也可能存在诸如空吊板或道床板结等缺陷，形成弹性不均的动力型不平顺。所有这

些不平顺都能导致轮轨系统的垂向动态作用，并以接触面为界面，向上传递给车辆子系

统，向下施加于轨道结构子系统，激励车辆和轨道结构产生振动和冲击，导致轮轨系统

的状态变化和功能下降，直接影响它们的日常维修保养工作量，有时甚至危机行车安全

和恶化平稳性指标。在高速和重载条件下，这种动力作用将进一步加强，其危害性也显

得尤为突出，所以，弄清各种形态的轮轨垂向相互动态作用的特征及其影响因素，进而

寻求抑制策略，是专业基础研究的重要使命，这也是车辆一轨道垂向耦合动力学所要解

决的问题。

车辆一轨道耦合动力学，作为一种不同于传统理论的新体系，在铁路轮轨总体系动

力学及其相关问题的研究领域中，具有十分广阔的应用前景。基于车辆一轨道耦合动力

学的计算分析结果，可以科学合理的指导机车车辆的运用及轨道状态的维护。

1．2．2车辆一轨道垂向耦合系统统一模型的建立

车辆一轨道垂向系统统一模型如图1．1所剥¨。此模型是具有两系悬挂的车辆一轨

道模型，主要描述客车与轨道的相互作用。在此模型中，钢轨被视为连续弹性离散点支

承上的无限长Euler梁，轨下基础沿纵向被离散。离散以各轨枕支点为基元，每个支承

单元采用双质量(轨枕和道床)三层(钢轨一轨枕一道床一路基)弹簧一阻尼振动模型。

道床的纵向离散化，可以大大简化数值分析。

图1．1中符号所代表的意义如下：

鸠一车体(包括载客或货物)质量(kg)；以一车体点头惯量(kg．聊2)；M一转向架

簧上质量(kg)；以一转向架点头惯量(kg．聊2)；肘。一转向架簧下质量(kg)；M，—钢轨

单位长质量(k∥m)；M。一轨枕质量(kg)；^九，一道床离散质量(kg)；rs。一车辆一系悬挂

刚度州／m)；G。一车辆一系悬挂阻尼洲．S／m)；K：一车辆二系悬挂刚度州／m)：Cs：一

车辆二系悬挂阻尼洲．S／m)；KP，一轨下垫层刚度烈／m)；CP，一轨下挚层阻尼(N．S／m)；

蚝，一道床离散刚度州／m)；G，一道床离散阻尼m．S／m)；K^一路基离散刚度州／m)；C。一

8
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路基离散阻尼(N．S／m)：K。，—道床剪切刚度(N／m)；C州一道床剪切阻尼(N．S／m)；EI．

钢轨抗弯刚度(N．m2)；Z，(f)一系统部件位移(m)；饥(f)一系统部件角位移(rad)；

ZJ(工，，)—钢轨位移(m)；Zo,(f)一轮轨不平顺位移(m)；P(f)一轮轨作用力(KN)。

Z

图1．1具有二系悬挂的车辆一轨道垂向模型

Fig．1．1 Secondary suspension vertical vehicle／track vibration model

1．2．3车辆振动微分方程

铁道车辆在垂向平面内的运动关系，可以作为多刚体系统来考虑。在图1．1模型中

车辆的自由度为10。车辆垂向振动微分方程可以通过对各个刚体逐一应用D’Alembert

原理而获得。所得到的车辆垂向振动微分方程为：

(1)车体浮沉运动

9
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M。Z c+2C，2 Z c+2K，2Z。一C。2 Z tl

—C
j2
Z t2一K J2Z，I—K J2Z f2=0

(2)车体点头运动

，。t,o。+2C，2，；缈。+2K，2，；缈。一C，2，。z，I+c，2，。Z r2

一K，2，。Z tl+K，2，。Z t2=0

(3)前转向架构架浮沉运动

M，Z tl+(C。2+2C，1)Z tl+(K，2+2K，I)Z，l—C，2 Z c

—K，2 Z c—C 51
Z wl—C，l Z w2一K，lZ。l—K JlZ w2

一C，2，。缈。一k，2，。1,o。=0

(4)前转向架构架点头运动

d，t,一o，l+2c，l，?易¨+2K。lJ『?缈tl--C。l，，Z wl+C。l，t Z w2

一K，l，，Z wl"1-K sl，，Z w2=0

(5)后转向架构架浮沉运动

M，Z，2+(C，2+2C。1)Z，2+(K。2+2K。1)Z r2一C，2 Z c

—K 52 Z c—C
jI
Z w3一C，l Z w4一K JlZ，3

一K，lZ，4+C，2，。t,o。+k，2，。伊。=0

(6)后转向架构架点头运动

J，谚，2+2c。l，产勿，2+2K，l，?缈tl—C，l，，Z w3

+C Jl，，Z，．，4一K，l，，Z w3+K，lJ『，Z w4=0

(7)第一轮对

M
w
Z wl+C sl

Z wI+K jlZ wl—C，I Z tl—K slZ，l

—C，l，，缈tl--K。I J『，t,o，l+P l(f)一P o=Fol(f)

(8)第二轮对

M
w
Z w2+C JI

Z w2+K slZ w2一C sI
Z tl—K JlZ，l

+C，l，，缈，l+K，l，，缈，l-I-P 2(，)一P o=F02(f)

lO

(1．1)

(1．2)

(1．3)

(1．4)

(1．5)

(1．6)

(1．7)

(1．8)
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(9)第三轮对

肘w Z w3+C Jl
Z w3+K JlZ w3一C Jl Z t2一K jlZ，2

一C，l，，缈t2一K，l，f伊，2+P 3(t)一P o=F03(t)

(10)第四轮对

M
w
Z w4+C 5l Z¨+K 5lZ卅一C Jl

Z t2一K slZ，2

+C Jl，，伊f2+K。l，，伊f2+P 4(，)一P o=F04(t)

其中卜车辆定距之半(m)；

卜转向架固定轴距之半(m)；

F。(，)一各轮对处激振力函数(i-1～4)。

1．2．4轨道结构振动微分方程

(1．9)

(1．10)

(1)钢轨的振动微分方程

轨道被当作连续支承无限长Euler梁。而在实际处理中，常常将钢轨看成有限长简

支梁。事实上，当计算长度取得足够长时，这样的处理可以获得令人满意的效果。钢轨

的计算模型如图1．2所示。

图1．2钢轨分析模型

Fig．1．2．Rail analysis model

图中，G，(i=l～4)为第i号车轮对钢轨的动作用力，随车辆以速度V向前移动；

F。．(i=1～N)是轨枕支点动反力，N为长度J『范围内轨枕支点总数；￡是车辆定距之半，Il
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是转向架固定轴距之半。图1．2中OX为固结于钢轨的固定坐标系；

的移动坐标系。两种坐标系的相互变换关系为：

x=x’+x口+所

式中 x。一起始时刻第4位轮的固定坐标；

f一运行时间变量。

ox是连接在车辆上

设钢轨的振动位移变量为z，(x，，)，钢轨弹性模量E，截面惯量I，则其振动微分方

程为：

ⅣE，掣+所：掣 m。2，

=一∑F川(Oa(x—x，)+∑G凡声(x—x研)

其中 F。，(，-=g pi[z，(x。，，)一z鲥(，)]+c p，[2，(x。，r)一Z鲥(r)] (1．1 3)

G_，(f)=p-，(f)一P。 (1．14)

式中 Z鲥(f)—钥轨振动位移(m)；

P．，(f)一轮轨间总的作用力(1(N)；

P。一静轮载(kN)。

方程(1．12)是四阶偏微分方程。为了进行数值分析，需要将其转化为二阶常微分方

程组。引入钢轨正则振型坐标g Ji}(f)，应用简支梁的正则振型函数，可得相应于本模型
条件的钢轨振型是

y七(x)=后咖竽 (1．15)

则方程(1．12)的解可以写成

Z，(列)=∑Y膏(x为。(f) (1．16)

对于所截取的模态阶数NM，要求其截止频率在所分析的钢轨有效频率的二倍以上。

将式(1．16)代入式(1．12)得
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上式两边统乘以Yh(x)(h=l,29 o．o 9NM)，XCx自0至J『积分，并注意到模态的正交性

f l，办(x少J|}(x)出=0 (办≠七) (1．1 8)

有 f口生丢掣y七(x弦。(矿)出+f所，y七(x)y七(x)g。(f)出
一善f F雎，(f少。(x)6(x-x)dx

+砉fG儿)y。(x)8(x-x町)出(k=l--,NM) (1．19’

上式可整理得

聊_’。(f舻凇肛+叻以)肌(x)挚
=一∑F，。，(f)y。(x，)+∑G／(ty。X G，) (k=1～NM) (1．20)

i=i j=i

因为 f】，?(x渺=击 (1．21)

㈧x)每欺=f南(钉sin 2

k7，rxdx

=(竽n弛肛去(爿 ∽22，

所以，式(1．20)可简化成

占。(，)+旦m r『，l,,丝1)]4 g。(，)

一ZH,Frsi(f眦·)+著G足帅r打)(k=l"-'NM)(1．23)
此即钢轨振型坐标二阶常微分方程组的基本形式。

f2、轨枕振动方程

M∑纠4∑闩掣一
F

p

E

v『．’1_》《
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根据模型(图1．2)中第i号轨枕的受力状态不难写出其振动方程

群，[Zr(t，f)一乙(f)]+CPfI之，(‘，t)-Z，一(f)l
广

L

1

J

(1．24)

一K，[五，(f)一乙，(f)]一G，I Zsi(t)-Z加(圳=眠之“(f)
将钢轨位移表达式代入并整理可得轨枕振动方程

帜，之鲥(f)+(q，+G，)之盯(f)+(K∥+蚝，Z“(f)一C6，之断(f)一％，Z加(f)
NM NM

q，∑虼(‘)舀^(f)一蜂，ZYh(X,)q^(f)=o (i=卜N) (1．25)
，2=I ，l=I

(3)道床振动方程

第i号离散道床块，共受到上方轨枕对道床的作用力F6，f、下方路基对道床的作用

力，6厂f、左侧道床块剪切作用力F66，f及右侧道床块剪切作用力F66，f的作用，其运动

方程为

吃f一‰一乞鲫一‰f=帆f Zbf(t) (1．26)

四个作用力分别为

Fbsi=％犯盼酬M[础)刮，)]
％=％Z6f(卅％2a，(f)

Ebb／／=啦(f)-确(怛，[厶(f)-瓠叫(r)]
。27’

Fbbri-k正乙，(，)一乙¨)(叫+cw，[厶(，)一之她t)(叫
将式(1．27)代入式(1．26)整理得道床振动微分方程

％j26，(f)+(G，+q，+2G，)26小)+(如+b+2K。，)Zbi(t)

-G，2j小)一％，Zs小)一G，2州)(，)一k，z岬)(f)

-G，之妒1)(，)一k，z”1)(，)=o (滓1～N) (1．28)

其边界条件为

14
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jz60=之加．=。 (1．29)

lZb(N十1)=Zb(u+1)=o

1．2．5车辆一轨道垂向耦合关系

在图1．1所示的垂向平面内，车辆子系统与轨道子系统之间的耦合作用是通过轮轨

接触而实现的。轮轨之间的垂向作用力由著名的赫兹非线性弹性接触理论所确定：

舯陟∽]％ ∽3。，

式中G一轮轨接触常数(所／N％)：

万z(f)一轮轨之间的弹性压缩量(m)。

对于锥形踏面车轮

G=4．5 7R-0．1
49

x 1 0。8 m／N为) (1．31)

对于磨耗型踏面车轮

G=3．8 6R一。·1 76×1 0—8 m／N％) (1．32)

其中I卜车轮半径(m)。

轮轨之间的弹性压缩量万z(，)包括车轮静压量8Zo和轮轨相对运动位移6Z。，(f)两
部分，即

汜(f)=彪o+6Z w，(f) (1．33)

而

万Zo=耐 (1．34)

万Zw，．(，)=乙(，)一Z，(嘞，f)0=1～4) (1．35)

式中 乙(f)．t时刻第J位车轮的动位移(m)；

Zr(嘞，，)一时刻第j位车轮下钢轨的动位移(m)。
因此，轮轨力

p，(，)={p争+吉[z w(，-z,x Gj,t)])％(j=·～4， c·．36，

特别地，当艿z(，)<o时，表明轮轨相互脱离，显然此时轮轨力p(，)=0。
当轮轨界面存在位移不平顺输入时，轮轨力表达式变为
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p．，(f)={p孑+吉[z w(f-z r
x Gj't)一刁(，)]}％(j=·～4)

或 ，(t1_0P t 0 (轮轨之问脱离)戥 ，l J_ (轮轨乙1日J脱禺)

式中 刁(，)—轮轨表面几何不平顺(m) ．

1．3本文采用的模型

由图1．1模型可见，车辆一轨道耦合动力学方程可表示成如下统～形式

【M】{戈}+【c】{j}“K】{x}={尸)
或 【M】{彳}+【c】{y}“K】{x}={P}

式中 【M】、【C】、【K】一车辆一轨道耦合系统的质量、阻尼、刚度矩阵；

{x卜一耦合系统的广义位移矢量；

{x)或{矿}一耦合系统的广义速度矢量：

(1．37)

(1．38)

(1．39)

{x}或{A}一耦合系统的广义加速度矢量；

fP}一耦合系统的广义载荷矢量。

这是一个大型非线性动力学微分方程组。对于垂向耦合动力学问题，系统自由度一般在

450一--500个之间，轮轨间具有强非线性接触特征。这种多自由度的大型工程问题分析

起来很困难，其计算工作量是十分惊人的，计算费用也是相当可观的。因此本文采用的

两个模型是在图1．1模型的基础上进行简化后得到的。

1．3．1传统的车辆垂向振动模型

模型如图1．3与图1．1模型差别在于此模型没有考虑轮轨耦合。因本文的重点在于

车轮偏心引起的转向架振动特性分析，因此该模型只考虑了车辆子系统的垂向振动。在

此模型中车辆以速度V沿轨道运动，三号轮对发生偏心。轴箱弹簧的疲劳破坏多发生

在与该弹簧所在位置对应的一系垂向油压减振器失效后，因此图1．3模型中，认为第二

转向架三号轮对处一系垂向油压减振器已经失效。

16
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图1．3传统车辆垂向振动模型

Fig．1．3 Traditional vertical vehicle vibration model

图1．3中除去Zwf(f)，其他符号所代表的意义与图1．1模型中车辆子系统中符号意

义相同。Z0f(f)在此模型中为t时刻第i轮对处，轨道对轮对的位移激励。

1．3．2车辆一轨道耦合系统的等效集总参数简化模型

建立车辆一轨道耦合动力学模型的关键，是将连续分布的轨道结构体系简化成具有

有限自由度数的多刚体系统，从根本上避开四阶偏微分钢轨动力学方程的求解过程。基

于这一思想本文采用了如图1．4所示的二十二个自由度的车辆一轨道垂向耦合动力学的

集总参数简化模型。

V

Cp Ka

CD Kh

Cr Kr

图1．4车辆一轨道乖向耦合集总参数模型

Fig．1．4 Vertical vehicle／track vibration lumped parameter model
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图1．4模型中，除M，、M。M6代表钢轨、轨枕和道床的等效质量，Kp、K6、

K，和CP、G、C，表示轨下垫层、道床与路基的等效刚度和等效阻尼之外，其余各参

数的意义均同图1．1模型参数含义相同。

1．4数值分析方法

无论是不考虑轮轨耦合的车辆子系统的垂向振动模型或者是车辆一轨道耦合系统

集总参数模型，最后都归结为对式(1．38)统一形式的动力学方程的求解。求解系统的动

态响应可采用直接积分法。常用的逐步积分法有线性加速度法、Newmark法、Wilson．0

法、Hubolt法等，本文采用Wilson．0法。

Wilson一0法假定加速度在时间间隔f至t+OA，之间是线性变化的，即对于

It，，+OA，】区间内任一时刻t+f，加速度、速度和位移满足

㈩k+r=㈠+去㈣Ⅲ一㈤)
㈤+f_㈠+㈠件嘉㈣k+O一㈤)

h+f-h+h f+荆。1-2+面T 3㈣Ⅲ一㈤)
在t+OAt时刻

{_}k+O={j}。+02At({戈}。+口+{戈}。)

{x)。+口=={x)。+秒△，{j}。-t·j华({-}。+口+2{戈)。)
将，I柑=，I+OAt时刻的动力平衡方程写出

【M】{x}。+口+【c】{名；“p+【K】{x}t+口。{竹七+口

(1．40)

(1．41)

(1．42)

(1．43)

(1．44)

(1．45)

{P}七+p={尸}。+秒({尸}七+l一{尸}。) (1．46)

由式(1．43)知，t I+OAt时刻的加速度{一}^+口可由，I+OAt时刻的位移{x}^+口

及，。时刻的响应量来表示，即

h一=击(㈩k+O一㈤一㈠蚴一荆。明∽2] (1．47)
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将式(1．47)代入式(1．43)，贝．tJt I+OAt时刻的速度{j}★+口亦可由{x)．i}+口及f女时刻

的响应表示出来。然后将{戈}七+p和{j)“口代入式(1．44)，便得到仅含未知量{x}七+p的

方程，由此可解出{x)“口为

‰口=[器+哿州叫 【M】 丽6{X}k0 A t+盟OAt制。2()2。 ～H。

百3{x}k+2{叱制叱卜一
(1．48)

由上式解出{X}t柏后，将其代入式(1．46)，得到{戈}“口。@r=A t，将{岩}t+占代

入式(1．40)～(1．42)，便可得到{碧}川、{膏}¨和{x)“I。此时，f¨时刻的加速度、

速度和位移完全可以由t。时刻的加速度、速度和位移响应及，¨时刻给定的荷载P川

得到m。

本章小结

本章主要运用耦合系统动力学理论，建立了车辆一轨道垂向耦合系统模型。通过对

该模型的简化形成了传统的车辆垂向振动模型及车辆一轨道耦合的等效集总参数简化

模型。在确定模型的基础上说明了本文用到的数值分析方法。

19
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第二章结构疲劳强度分析及寿命估算

2．1概述

强度、刚度和疲劳寿命是对工程机械结构和机械使用的三个基本要求。疲劳破坏是

工程结构和机械失效的主要原因之一，引起疲劳失效的循环载荷的峰值往往远小于根据

静态断裂分析估算出来的“安全"载荷。因此开展结构疲劳研究有着重要的意义。疲劳

一词作为专业术语，用来表达材料在循环载荷作用下的损伤和破坏。国际标准化组织

(ISO)在1964年发表的报告《金属疲劳试验的一般原理》中对疲劳所做的定义是14剐：

“金属材料在应力或应变的反复作用下所发生的性能变化叫做疲劳；虽然在一般情况

下，这个术语特指那些导致开裂或破坏的性能变化"。这一描述也普遍适用于非金属材

料。疲劳寿命是指结构或机械直至破坏所作用的循环载荷的次数或时间。所谓疲劳破坏

或疲劳失效的定义或准则是多种多样的。从疲劳损伤发展过程看，有二阶段疲劳寿命模

型、三阶段疲劳寿命模型和多阶段疲劳寿命模型。从设计准则看，又有安全寿命、经济

寿命、可靠性寿命、使用寿命、设计寿命、剩余寿命等。

2．2影响结构疲劳强度的主要因素

影响疲劳强度的因素很多，归纳起来有材料本质、零件状态和工作条件三个方面。

材料本质方面的因素有化学成分、金相组织、纤维方向和内部有无缺陷等。零件状态方

面的因素有应力集中系数、尺寸系数、表面加工系数和表面强化处理系数等。工作条件

方面的因素有载荷特性、环境介质和使用温度等。其中载荷特性包括应力状态、应力比、

载荷顺序、载荷频率等。

在零件的截面几何形状突然变化处，局部应力远远大于名义应力，这种现象称为应

力集中。任何结构或机械的零件几乎都存在应力集中。绝大多数工程结构为弹塑性材料，

所以在静强度设计时通常不考虑应力集中对强度的削弱作用。但对疲劳破坏而言，情况

则完全不同。通常循环载荷作用下名义应力小于屈服应力时，局部已进入塑性，零构件

的疲劳强度取决于局部的应力应变状态，因此应力集中部位是结构的疲劳薄弱环节，控

制了结构的疲劳寿命。

人们在疲劳强度试验中早就注意到了试验件尺寸越大疲劳强度就越低这一现象。标

准试验件的直径通常在6～lOmm，它通常比实际零部件的尺寸小，因此疲劳尺寸系数

在疲劳分析中必须加以考虑。

疲劳试验中标准试样的表面是磨光表面，而实际零件的表面加工方法则多种多样，

所以在零件设计中需要考虑表面加工情况对疲劳极限的影响。零件在弯曲或扭转循环应
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力下，表层的应力最高，对于几何形状复杂的零件，即使承受的是拉伸载荷，也在几何

形状突变处的表层出现峰值应力。此外，表层还存在着各种缺陷，如机械加工中的切削

刀痕和打印标记等表面损伤，这些缺陷都可以作为表面缺口来对待，在这些地方都会产

生应力集中，使疲劳极限下降。

绝大多数的疲劳试验，其循环应力的波形一般近似于正弦波。但在实际工作条件下，

会遇到与正弦波相差很远的工作应力波形。但是应力波形对疲劳强度的影响一般较小，

所以在一般的疲劳强度设计或计算中，不考虑应力波形对疲劳寿命的影响。

2．3确定疲劳寿命的方法

确定结构和机械疲劳寿命的方法主要有两类：试验法和试验分析法。试验分析法亦

称为科学疲劳寿命分析法。

确定疲劳寿命的试验法完全依赖于试验，是最传统的方法。它直接通过与实际情况

相同或相似的试验来获取所需要的疲劳数据。这种方法虽然可靠，但是在设计阶段，或

构件太复杂、太昂贵时，以及在实际情况的类别(如几何形式、结构尺度、加载方式、

环境条件、工艺状况等)数量太庞大的情况下，无论从人力、物力，还是从工作周期上

来说，他都是不大可行的。由于工程结构、外载荷和服役环境的差异性，使得试验结果

不具有通用性。但对于对疲劳寿命有明确要求和复杂的机械与工程结构来说，却必须通

过试验来确定整个产品的最终寿命。

确定疲劳寿命的分析法是依据材料的疲劳性能，对照结构所受到的载荷历程，按分

析模型来确定结构的疲劳寿命。伴随着疲劳研究的发展历史，研究人员不断地探索着能

更好地预测结构和机械疲劳寿命的疲劳寿命分析方法。任何一个疲劳寿命分析方法都包

含有三部分的内容：l、材料疲劳行为的描述；2、循环载荷下结构的响应；3、疲劳累

积损伤法则。

研究疲劳分析方法所追求的目标之一是降低疲劳分析对于大量试验(特别是有关结

构形状、尺寸、载荷等的统计试验)的依赖性，减少分析处理方法中的经验成分。为此，

己发展了多种分析方法。按照计算疲劳损伤参量的不同可以将疲劳寿命分析方法分为：

名义应力法、局部应力应变法、应力应变场强度法、能量法、损伤力学法、功率谱密度

法等。然而在工程实践中比较实用的是前三种方法。

疲劳寿命分析方法随着计算机技术和有限元分析的发展而得到了广泛的应用。在产

品设计阶段，设计人员借助这一方法可以比较不同方案的疲劳寿命品质的优劣，可以校

核该产品的疲劳寿命是否满足设计要求，还可以进行抗疲劳设计。在产品试验前，通过

疲劳分析可以确定疲劳危险部位，以确定疲劳试验过程中监控的关键部位。

2I
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本文中针对轴箱弹簧的疲劳寿命估算采用了名义应力法，通过分析轴箱弹簧工作过

程中应力的变化来估算轴箱弹簧的疲劳寿命。

2．4名义应力法估算结构疲劳寿命

名义应力法是最早形成的抗疲劳设计方法，它以材料或零件的S—．N曲线为基础，

对照试件或结构的名义应力，结合疲劳损伤累计理论，校核疲劳强度或计算疲劳寿命。

用名义应力法估算零构件的疲劳寿命通常有两种做法：一是直接按照零构件的名义应力

和相应的S—．N曲线估算该零构件的疲劳寿命；二是对材料的s_N曲线修改，得到零

构件的S—N曲线，然后估算其疲劳寿命。当然第一种方法比较可靠，但是由于零构件

的几何形状和边界条件干变万化，在绝大多数情况下这样做是不现实的。所以第二种做

法是名义应力法的一般做法。

2．4．1名义应力法估算结构的疲劳寿命步骤

用名义应力法估算结构疲劳寿命的步骤如图2．1所示。

图2．1名义应力法估算疲劳寿命的步骤

Fig．2．1 Steps of nominal stress approach for predicting fatigue

具体操作步骤为：1、确定结构中的疲劳危险部位；2、求出危险部位的名义应力和

应力集中系数；3、根据载荷或载荷谱确定危险部位的名义应力或名义应力谱；4、应用

插值法求出当前应力集中系数和应力水平下的S—-N曲线，查S—-N曲线；5、应用疲劳

损伤累计理论，求出危险部位的疲劳寿命。
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2．4．2等应力幅情况下的寿命估算

描述一个常幅疲劳载荷谱需要两个参数。设最大应力为＆。。和最小应力为瓯。。。定

义应力幅值墨、平均应力&、应力比R如下(图2．2)：

品

O

瓯：单
品：单

R一‰in=!虫i翌
．％。。

图2．2循环载荷

Fig．2．2 Cyclic loMing

(2．1)

(2．2)

(2．3)

若应力比尺=一l，则称之为对称循环疲劳载荷；若R=0，则称之为脉动循环疲劳

载荷。五个参数中只要知道其中任意两个，就可以求出其它三个参数。

如果外载荷的平均应力瓯≠0，还要作平均应力修正。不同应力比时的疲劳极限吒

是不同的。将不同应力比R时的疲劳极限画在吒和％图上，即为疲劳极限图。实验测

定不同应力比时的疲劳极限吒是十分困难的，因此提出了一些经验模型去估算疲劳极限
148]

o

Gerber抛物线模型：

一。心]2] 仁4，

Goodman直线模型：
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一。[1．(到 亿5，

Soderberg直线模型：

一。[1-(到 亿6，

上述三个模型如图2．3所示，可以看到Soderberg模型太保守，Gerber模型可能偏

于危险。为了提高精度提出了折线模型，设由实验得到的应力比R=0的疲劳极限为‰，

其折线方程为

％2 o"l一毪产％ RS0 (2．7)％=一—≯％ (2．7)

吒=‰(糟] 删 亿8，

图2．3疲劳极限图近似模型

Fig．2．3 Fatigue limit diagram approximate model

总体上讲，折线模型和Goodman模型比较合适。

本文中的疲劳计算采用Goodman模型，由此就得到了平均应力修正后的S—_N曲线，

将零构件的最大应力＆。，在S—．N曲线中查取就估算出了零构件的疲劳寿命。

2．4．3变应力幅情况下的寿命估算

受变循环应力作用的零构件，当载荷谱中有一部分应力水平超过疲劳极限时，应按

疲劳累积损伤理论进行寿命估算15¨。将这些超出疲劳极限的应力载荷编制成一个疲劳载

2,1



第一章结构的疲劳强度分析及寿命估算

荷谱，不同级别的载荷对零构件造成的疲劳损伤也不同。寿命估算中常用到的是Miner

疲劳损伤累积理论：

各级载荷造成的疲劳损伤

口=旦 (2．9)
N

i

疲劳寿命

q=车一 (2．10)

∑口
f=l

式中 绝——第i级载荷下的循环次数；

M——第i级载荷下的疲劳寿命。

第i级载荷下的疲劳寿命M由该级载荷下的最大应力在S—-N曲线中查取获得。由此就

获得了零构件在变应力幅下的疲劳寿命。

本章小结

本章介绍了影响结构疲劳强度的主要因素和确定疲劳寿命的一些方法。本文对于轴

箱弹簧疲劳寿命的估算使用名义应力法，因此重点介绍了零构件的名义应力估算疲劳寿

命的方法。给出了在等应力幅情况下和变应力幅情况下，零构件疲劳寿命估算的具体步

骤。
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第三章传统车辆动力学模型的数值分析

3．1概述

由于来自于车辆本身和线路不平顺等因素的激扰下会产生振动，从而对车辆及轨道

产生冲击，促使车辆部件和轨道部件的损坏加剧，降低了车辆部件和轨道部件的使用寿

命，甚至会危及行车的安全。本章通过数值分析方法，计算了两种不同的轨道激励下的

车辆垂向振动系统的响应。

3．2传统车辆系统动力学模型

图3．1是传统的车辆系统垂向振动模型，

图3．1传统车辆系统垂向振动模型

Fig．3．1 Traditional vertical vehicle vibration model

该模型一共有6个自由度，车辆振动微分方程为：

(1)车体浮沉运动

M c Z f+2 C s2 Z c+2 K j2 Z c—C s2 Z fl—C s2 Z，2
(3．1)

一K s2 Z，I—K J2 Z t2=0

(2)车体点头运动

，c多c+2 C s2，孑痧。+2 K s2 J『孑缈c—c s2，f 2 rl+c s2 I『c之比
(3．2)

一K s2 l
r
Z n+K s2 l

r
Z t2=0

(3)前转向架构架浮沉运动
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M，Z tl+(C s2+2 C s1)Z tl+(K，2+2 K s1)Z tl

—C s2 Z c—K s2 Z c—C s2，c CO c—K s2，c缈c (3．3)

=C sl 2 wl+C s1 2 w2+K sl Z wl+K sl Z w2

(4)前转向架构架点头运动

J r co tl+2 Cs1，产co tl+2K Jl J『产缈¨
(3．4)

=C sI l t Z讥一C s1 l t Z w2+K si l t Z w1一K s1 t t Z w2

(5)后转向架构架浮沉运动

M t Z t2+(C s2+C s1)Z t2+(K s2+2 K s1)Z t2

一C s2 Z c—K s2 Z c+C s2，c缈c+K s2 J『c汐c (3．5)

=C sl 2 w4+K，1(Z w3+E)+K sl Z w4

(6)后转向架构架点头运动

，，勿t2+C sl，产勿，2+2K sl，声缈，2-c sl，，2比 ㈤
=一C，l，f Z w4+K，l，f(Z w3+E)一K s1 J『f Z w4

式中 ，广一车辆定距之半；

，，一转向架固定轴距之半：

Z。，一轨道对第i个轮对的位移激励；
E一三号轮对的偏心位移激励；

方程中各参数取值参见附录A。三号轮对偏心位移激励E=esin(vt／厂)，其中偏心距e

的取值参考绪论中表l的轮对试验检测的结果，取e=2mm，v是车辆运行速度，r是车

轮半径大小为457．5mm。

3．3车辆系统垂向振动计算

对该模型数值分析的目的是为了分析第二转向架三号轮对轴箱弹簧的受力情况，轴

箱弹簧得受力情况与其工作过程中形变量直接相关。因此计算的重点放在第二转向架三

号轮对上方构架的垂向振动位移响应上，具体形式为

S=Z，2+缈，2×，， (3．7)

3．3．1谐波轨道激励的计算

谐波轨道激励是指用一个正弦函数来模拟轨道的垂向不平顺‘41，其具体形式为
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z，心“孕] @8，

z矿洲《孕]+竿 @9，

z矿心“警]+竿 B聊

z矿洲n(竽]+型掣 BⅢ

式中 ，，一转向架固定轴距之半；

l c一车辆定距之半；

三一线路波形的波长。

随着线路波形波长的取值不同将得到不同频率的谐波轨道激励。计算过程中车轮每向前

滚动一圈是一个周期，每个周期划分为30个时间步长进行计算，共计算100个周期车

辆系统的振动响应。最后通过式(3．7)得到第二转向架三号轮对上方构架垂向振动位移。

当线路波形波长L取25m时，即以一节25m长的钢轨看作一个完整的正弦波激励。

计笪结集为表3．1所示。

表3．1线路波长L=25m三号轮对上方构架垂向振动情况计算结果

Table 3．1 Wave length L=25m vertical vibration calculation results

of frame on the third wheel

车辆运行速度
车轮偏心时三号轮 车轮未偏心时三号

对上方构架垂向振 轮对上方构架垂向
(km／h)

动位移幅值(mm) 振动位移幅值(mm)

30 9．1 7．2

40 9．4 7．4

50 10．O 7．6

60 11．4 7．8

70 12．5 8．0

80 11．0 8．2

100 8．6 7．4

120 7．6 6．9

140 8．4 7．9

160 8．3 8．0

29
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图3．2构架垂向振动位移幅值变化趋势

Fig．3．2 Maximum displacement change tendency

ofthe flame vertical vibration

图3．2是依据表3．1中的程序计算结果得到的构架垂向振动位移幅值变化趋势。轮

对发生偏心时构架垂向振动位移幅值变化趋势为：车辆运行速度从30km／h--一70km／h垂

向振动位移幅值逐渐增大，车辆运行速度为70km／h时位移幅值达到最大的12．5mm；

车辆运行速度从70km／h'-一120km／h垂向振动位移幅值有一个减小的过程：车辆运行速

度从120km／h～160km／h垂向振动的位移变化不大。从表中可以看出70km／h对发生轮

对偏心的车辆来说是一个最不利运行速度，因为在这样的速度下运行，转向架构架垂向

振动最剧烈，轴箱弹簧的形变量最大，弹簧材质所受的应力也最大，轴箱弹簧发生破坏

的可能性也最大。

轮对未发生偏心时三号轮对上方转向架构架垂向振动位移变化趋势与轮对发生偏

心时的变化趋势基本相同，不同点在于轮对未发生偏心时构架垂向振动位移幅值的最大

值出现在80km／h处，其值为8．2mm，且不同车辆运行速度下构架垂向振动位移幅值差

别不大。从图3．2中还可以看到轮对发生偏心时第二转向架三号轮对上方构架垂向振动

位移较轮对未发生偏心时差距很大。例如轮对未发生偏心时构架垂向振动位移幅值最大

值为8．2mm(车辆运行速度为80km／h)，轮对发生偏心时构架垂向振动位移幅值最大

值为12．5mm(车辆运行速度为70km／h)，这两个值差别很大。因此可以判断轮对偏心

是导致三号轮对上方转向架构架垂向振动位移幅值大幅增加的一个主要原因。
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图3．3和图3．4是车辆以70km／h的速度运行时，线路波形波长为25m时，第二转

向架三号轮对上方构架垂向振动位移的程序计算结果的图像显示，图中显示了100个计

算周期的构架垂向振动情况。图3．3是轮对发生偏心时的计算结果，图3．4是轮对未发

生偏心时的计算结果。通过两图的对比，可以看出车轮偏心对转向架构架垂向振动的影

响。

一2 0 2 4 6 8 10 12 14 16

时间／s

图3．3 70km／h轮对偏心构架垂向振动位移

Fig．3．3 Vertical vibration displacement of frame

under 70km／h and eccentric wheel

一2 0 2 4 6 8 lo 12 14 15

时间／s

图3．4 70km／h轮对未偏心构架垂向振动位移

Fig．3．4 Vertical vibration displacement of frame under 70km／h
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图3．5及图3．6分别是车辆以50km／h和160km／h的速度运行且轮对发生偏心时，

程序计算结果的图像显示。图中显示了100个计算周期三号轮对上方转向架构架的垂向

振动情况。通过两图线条疏密对比发现，轮对偏心对于低速运行的车辆的构架垂向振动

影响更剧烈，车辆高速运行时由于轮轨作用力的加强，削弱了轮对偏心对构架垂向振动

的影响。

0 5 10 15

日寸间／s

图3．5 50km／h轮对偏心构架垂向振动位移

Fig．3．5 Vertical vibration displacement of frame

under 50km／h and eccentric wheel

一1 0 1 2 3 4 5 6 7

时间／s

图3．6 1 60km／h轮对偏心构架垂向振动位移

Fig．3．6 Vertical vibration displacement of frame

under l 60km／h and eccentric wheel

∞

5

0

弓

m

眦／艇掣需转叵常账宴

加

8

6

4

2

0吧

q咱

喝

m

眦／终掣臀转厘喇蹦霉



大连交通人学1：学硕十学位论文

3．3．2伪随机轨道激励的计算

在实际情况中，轨道的垂向不平顺是一个随机的变量，它无法用一个确定性的函数

来加以描述，也无法预测在纪录时刻t以外的任一时刻轨道的垂向不平顺值，任意取出

两段相等距离间隔的轨道垂向不平顺值来进行比较，他们绝对不会是完全相同的。这种

不可预测性和不可重复性正是随机过程的一个重要特性。在铁路线上不同位置，轨道的

垂向不平顺的变化是随机的。为了更好的模拟出车辆动力学系统在实际线路上的振动情

况，需要对轨道的垂向随机不平顺做一些数值模拟。数值模拟出的轨道随机不平顺激励

就可以看作是一个伪随机的轨道激励。图3．7是在试验线路上轨道垂向不平顺的测试值

的图像显示，图中显示了试验线路轨道7千米到8千米区段中轨道垂向不平顺的测试值，

纵坐标为轨道垂向不平顺值，单位为毫米1581。

图3．7试验线路上轨道垂向不平顺的测试值

Fig．3．7 Vertical irregularity on the test track

伪随机激励实施过程为，从图3．7中每隔一米读取一个轨道垂向不平顺值。共读取

7000米到7900米区段中的900个轨道垂向不平顺数值，这900个数值就可以看作是对

该段轨道垂向不平顺的一个数值模拟。程序计算过程中，在任意位置轨道对轮对的位移

激励在这900个数值中插值获得，这样就实现了车辆动力学模型的伪随机轨道激励。在

伪随机轨道激励中，由于轨道激励不再是重复的谐波激励，因此需要计算更多个周期的

结果。此处一共计算300个周期的结果。

表3．2给出了伪随机轨道激励下，第二转向架三号轮对上方构架垂向振动位移最大

值的计算结果。图3．8是依据表3．2中的程序计算结果得到，图中显示了轮对发生偏心

和末发生偏心两种情况下，构架垂向振动位移最大值的变化趋势。
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表3．2伪随机轨道激励下构架垂向振动情况计算结果

Table 3．2 vertical vibration calculation results of frame

轮对偏心时三号轮对上 轮对未偏心 对三号轮对

车辆运行速度 方构架垂向振动情况 上方构架垂 句振动情况

(1cnl／h) 正位移最 负位移最 正位移最 负位移最

大值(mml 大值(ram) 大值(mml 大值(mm)

30 10．1 10．6 8．7 9．3

40 10．7 10．1 9．O 8．7

50 10．9 11．0 8．6 9．1

60 12．1 12．4 8．7 9．4

70 13．1 12．8 9．0 9．6

80 11．6 1 1．1 9．4 10．1

100 10．8 lO．1 9．8 10．2

120 1 1．1 11．2 10．3 10．9

140 10．8 11．5 10．6 11．3

160 10．9 12．5 10．6 12．4

20 40 60 80 100 120 140 160 150

车辆运行速度／h|，h

图3．8构架垂向振动位移最人值变化趋势。

Fig．3．8 Maximum displacement change tendency

ofthe frame vertical vibration
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从图3．8中可以看出，三号轮对上方构架垂向振动位移最大值随车辆运行速度的变

化趋势为：车辆运行速度从30km／h到70km／h，构架垂向振动位移最大值逐渐增大，当

车辆运行速度为70km／h时，构架垂向振动位移最大值达到了最大：车辆运行速度从

70km／h到lOOkm／h，构架垂向振动位移最大值有一个减小的过程；车辆运行速度从

lOOkm／h到160km／h的高速区段中，构架垂向振动位移变化不大。此变化趋势与谐波轨

道激励下的构架垂向振动位移幅值变化趋势基本相同。轮对未发生偏心时，构架垂向振

动位移最大值随着速度的增加逐渐增大，在车辆运行速度达到160km／h时达到了最大。

从图中还可以看出，在伪随机轨道激励下，当轮对偏心时，70km／h是车辆的一个最不

利运行速度。

图3．9及图3．10是伪随机轨道激励下，车辆运行速度为70km／h时，三号轮对上方

转向架构架垂向振动位移计算结果的图像显示。图像显示了300个周期中的后100个周

期的计算结果。图3．9为轮对发生偏心时的计算结果，图3．10为轮对未发生偏心时的计

算结果。从两图的对比发现，轮对偏心是导致构架垂向振动位移幅值增大的主要原因。

28 30 32 34 36 38 40 42 44 46

时间／s

图3．9 70km／h轮对偏心构架垂向振动位移

Fig．3．9 Vertical vibration displacement of frame

under 70km／h and eccentric wheel

5

0

5

0

5

0

5

圬

加

5

0

巧

加

圬

重＼豁巷鞋叵喇账霉



第二章传统车辆动力学模型的数值分析

28 30 32 34 36 38 40 42 44 46

时间／s

图3．10 70km／h轮对未偏心构架垂向振动位移

Fig．3．1 0 Vertical vibration displacement of frame under 70km／h

图3．11及图3．12是车辆分别以50kmfn和160km／h的速度运行且轮对发生偏心时，

伪随机激励下程序计算结果的图像显示。图中显示了300个计算周期中的后100个周期

三号轮对上方转向架构架的垂向振动情况。通过两图线条疏密对比发现，轮对偏心对于

低速运行的车辆的构架垂向振动影响更剧烈，车辆高速运行时由于轮轨作用力的加强，

削弱了轮对偏心对构架垂向振动的影响。
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图3．1 l 50km／h轮对偏心构架乖向振动位移

Fig．3．1l Vertical vibration displacement of frame

under 50km／h and eccentric wheel
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图3．12 160km／h轮对偏心构架垂向振动位移

Fig．3．12 Vertical vibration displacement of frame

under 1 60km／h and eccentric wheel

比较谐波轨道激励与伪随机轨道激励的计算结果发现，在车辆运行速度相同的条件

下，伪随机轨道激励下三号轮对上方构架垂向振动位移最大值总是比谐波轨道激励下的

构架垂向振动位移幅值大。出现这种情况的原因是由于在伪随机轨道激励下，轨道某些

位置的垂向不平顺值大于谐波轨道垂向不平顺的幅值。

本章小结

本章运用Fortran语言编制了求解车辆系统振动微分方程的程序，通过程序计算得

到了传统的车辆系统垂向振动模型的响应。由于本文的目的是要研究轮对偏心对轴箱弹

簧的影响情况，因此着重计算了与轴箱弹簧形变量直接相关的三号轮对上方构架垂向振

动位移。本章的计算运用了谐波轨道激励与伪随机轨道激励两种不同激励形式。通过对

计算结果的分析比对可知，轮对偏心是导致转向架构架垂向振动位移增大的主要原因。

车辆以70km／h的速度运行时构架垂向振动最剧烈，因此这一速度对于车辆运行是最不

利的速度。本章的计算结果将是第五章对轴箱弹簧受力分析的主要数据依据。



第四章车辆—轨道耦合集总参数模型的数值分析

第四章车辆一轨道耦合集总参数模型的数值分析

4．1概述

车辆与轨道作为一个总体耦合系统，有着其自身的振动形态。如图1．1所示的车辆

一轨道垂向统一模型，充分吸收了各种传统轮轨动力分析模型及车辆动力分析模型的优

点，考虑了轮轨系统诸要素，是迄今较为完善的轮轨动力分析通用模型，尤其适用于复

杂轮轨动力问题的精确分析。但是，车辆一轨道垂向统一模型具有计算过程复杂、速度

较慢和系统自由度多的缺点，而一些传统的模型则具备了分析简便、计算速度快的优点。

车辆一轨道耦合动力学等效集总参数模型，将连续分布的轨道结构体系简化成具有少数

自由度的多刚体系统，从根本上避开如式(1．12)的四阶偏微分钢轨动力学方程的求解过

程。车辆一轨道垂向耦合动力学的集总参数简化模型，目的就是为耦合动力学的分析提

供一种简易实施途径。

4．2车辆一轨道耦合系统的等效集总参数模型

图4．1所示的就是具有二十二个自由度的车辆一轨道垂向耦合动力学的等效集总参

数模型【lJ。该模型是图1．1车辆一轨道垂向统一模型的简化。

C'p K

Cn K

Cf K

V

图4．1车辆～轨道耦合集总参数模型

Fig．4．1 Vertical vehicle／track vibration lumped parameter model

Z。(t)
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上述模型中，除M，、M，、Mb代表钢轨、轨枕和道床的等效质量，Kp、K6、K，

和cP、C6、C，表示轨下垫层、道床与路基的等效刚度和等效阻尼之外，其余各参数

的意义均同图1．1模型参数含义相同。

4．2．1轨道集总参数的变换方法

将连续分布的轨道结构体系简化成具有少数自由度的多刚体系统，需要对轨道机构

进行质量变换、弹簧刚度的等效变换和轨道结构阻尼的等效变换。

进行质量变换时，要求弹性支承梁上分布质量所，的运动能量T与振动体系集总质

量M，的运动能量丁相等。在荷载PoP Mr作用下，钢轨的挠曲变形

z(x，f)2i丢!茜了P一肛(c。s∥x+sin∥x)8却’ (4·1)

式中

夕-(急]％ @2，

为钢轨基础与钢轨的刚度比系数，单位是聊一t。其中，单位长度轨道基础弹性系数后，由

下式确定： 耻砺‰ @3，

式中

k
p=v／Ijs’

kb-k彳s
k f』|t‘’

J ／1 s

(4．4)

丁=扣Ⅱ擎^， ∽5，

二吾所，×2 Jco[2 o(，∥肛tc。s触“n触，]‘出
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式中Zo(f)—前载作用点F钢轨质量的挠度，其值为

Zo(t)-面≯∥研．=●—=_=-_=了C

因此式(4．5)可写成

r=吾脚，三。2(，)×2 JcoP一2肛(1+sin2px炒
应用分部积分法，得

2jcoP-2肪(1+sin2flx炒=万3
于是

丁2硒3研，之。(，)
而集总参数系统中钢轨的运动能量

一一
1 2

T=L，M，Z o(，)

由于丁=一T，得钢轨集总质量

M
r 2可3

m
r

卜林关系同样活用于轨下基础质晕的变换计算，即有

其中

M

M

3
5 2万帆

3
6 2万‰

m s=M％
所6一_M b／,／，，

(4．6)

(4．7)

(4．8)

(4．9)

(4．10)

(4．11)

(4．12)

(4．13)

式中 m。、历6一单位长度轨下基础的轨枕、道床分布质量。

进行弹簧刚度的等效变换时，要求荷载作用点下的两者挠度相等。对于轨道分布参

数体系，荷载作用点下钢轨的挠度已由式(4．6)给出，并且可以根据式(4．2)改写成为如下

形式
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z∥)=等即栅
对于轨道集总参数系统

z。(f)=i1 P。P栅

两者相等，故有

E 2亏k
上述一般关系可适用于轨下垫层刚度、道床刚度和路基刚度的换算，即

K

K

K

(4．14)

(4．15)

(4．16)

(4．17)

关于轨道阻尼的等效变换，变换系数与质量变换系数相同，均为3／2fl，变换结果为

3

Cp2赢ql
c 6=刍c加 @㈣

气

C，-l赢％
对于轮轨非线性接触刚度加以等效线性化。线性化的Hertz接触刚度可按下式计算KⅣ=赫 (4．19)

式中 G一轮轨接触常数，见式(1．31)4--(1．32)；

po一静轮载；

p一轮轨力，一般取其变化范围内的最大值。

4．2．2车辆一轨道耦合系统的垂向振动方程

图3．1所示模型共22个自由度，对耦合系统模型中的各刚体逐一运用D’Alembert

原理，得到的该系统的垂向振动微分方程为：

(1)车体浮沉运动

P

6

厂

后

乏

七
三∥三∥三∥

=

=

=

p

6

，
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M
c
z c+2C,z Z c+2K,2Z c—C，2 Z¨

(4．20)

一C
s2 Z，2一K，2Z，l—K J2Z f2=0

(2)车体点头运动

Jc缈c+2c s27；缈c+2K s27 c2伊c—c，27 c
z—l+C s21 c

z，2
(4．21)

一K，2，c Z，l+K，2，。Z t2=0

(3．)前转向架构架浮沉运动

M，Z，l+(C，2+2C，1)Z tl+(K，2+2K，1)Z fl—C，2 Z c

—K，2 Z c—C，l Z wi—C，l Z v2一K，lZ。l—K，lZ，2 (4．22)

一c s2l c 9 c—k s2l c 9 c=0

(4)前转向架构架点头运动

，，多，l+2c s17 7勿，l+2K sl，于缈，l—c s17，Z wl+C sil t
Z w2

(4．23)

一K sl，，Z wl+K 5l，，Z w2=0

(5)后转向架构架浮沉运动

M，Z t2+(C，2+C s1)Z t2+(K s2+2 K sI)Z t2一C，2 Z c

—K s2 Z c—C sI Z w4一K sI Z w4一K s1 Z w3 (4．24)

+C s2 l c 9 c+K s2 l c 9 c=K sI E

(6)后转向架构架点头运动

J r缈，2+C,l2r知t2+2K sl，知，I—C sll t z，2+C sll t
z们

(4．25)

一K Jl，r Z w3+K
sl J『，Z w4=K。l，，E

(7)第一轮对

M w
z wl+C

sl
z wl+(K sl+KⅣ)Z wl—c sl

z，l—K sIz n m6)
一C sl，，缈tl—K slJ『r缈，l—K JF，Z，l=KⅣZ。l

(8)第二轮对

M w
z w2+c

sI z'I．2+(K sl+KⅣ)Z w2一c sl z，l—K,iZ tl

(4．27)

+C。l，，缈¨+K 5IJ『，缈，l—KⅣZ，2=K，，Z口2

4l
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(9)第三轮对

M
w
z w3+(K。l+KⅣ)z．．．，3一K,!Z t2一K，lz r缈，2

(4．28)

一K HZ rj=K HZ 03一M w E一(K n七K H、)E

(10)第四轮对

M
w
z w4+c，l z w4+(K，l+KⅣ)Z w4一c sl z，2-K㈣Z 2

“．29)

+C s1，，缈，2+K Jl，，缈，2一KⅣZ，4=KⅣZ。4

(11)第1、2、4轮对下轨道

M
w
z rt+C

p
z ri+(K p+K H、)Z n—C p

Z si—K pz噍

一K HZ wi=弋K H+K p、)z嘶一C p
Z ot

(i-l、2、4) (4．30)"--(4．32)

(12)第3轮对下轨道

M，．．z，3+c p z，3+(K P+K JI，)Z r3一c J口Z s3--K pZ,3
(4．33)

一K HZ w3=K HE一0K H+K p、)Z 03一C p
Z 03

(13)各轨枕的浮沉运动

M
s
Z si+LC p七c b、)Z si+(K p+K b、)Z si—C p

z n—K pZ ri

—C
b
Z bi—K bZ bi=K pZ oi+C p

Z oi

(i=l---4) (4．34)---(4．37)

(14)各道床的浮沉运动

M
b
Z bi+(C b+c f、)Z bi+《、K b+K f、)z坼一c b

z si—K bZ si=0

(i=1"--4) (4．38)--一(4．41)

式中 ，。一车辆定距之半：

，，一转向架固定轴距之半；
￡—三号轮对的偏心位移激励；

KⅣ一线性化的轮轨接触刚度；

Z。．一轨道垂向不平顺值(i-l～4)。

方程中各参数取值参见附录A。三号轮对偏心位移激励E=esin(vt／，．)，其中偏心距

e=2mm，v是车辆运行速度，r是车轮半径大小为457．5mm。



第四章车辆—轨道耦合集总参数模型的数值分析

4．3车辆一轨道耦合系统垂向振动计算

4．3．1谐波轨道激励的计算

此处所用到的谐波轨道激励同第三章中式(3．8)'--(3．11)的轨道激励。计算过程中车

轮每向前滚动一圈是一个周期，每个周期划分为30个时间步长进行计算，共计算100

个周期车辆系统的振动响应。最后通过式(2．7)得到第二转向架三号轮对上方构架垂向振

动位移。当线路波形波长L取25m时，即以一节25m长的钢轨看作一个完整的正弦波

激励。计算结果为表4．1所示。图4．2是依据表4．1中的程序计算结果得到的构架垂向

振动位移幅值变化趋势。

表4．1线路波长L=25m构架垂向振动位移计算结果

Table 4．1 Wave length L=25m vertical vibration calculation results

of frame on the third wheel

车辆运行速度
轮对偏心时三号轮 轮对未偏心时三号

对上方构架垂向振 轮对上方构架垂向
(krn／h)

动位移幅值(mm) 振动位移幅值(ram)

30 8．8 6．6

40 9．O 6．9

50 9．5 7．2

60 9．9 7．3

70 10．3 7．5

80 10．3 7．5

100 9．5 7．5

120 8．7 7．5

140 8．2 7．4

160 7．9 7．3
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20 d0 60 80 ZOO 120 I∞ 160 leo

车辆运行速度／knV'h

图4．2构架垂向振动位移幅值变化趋势

Fig．4．2 Maximum displacement change tendency

of the frame vertical vibration

从图4．2中可以看到，在谐波轨道激励下，轮对偏心时构架垂向振动位移幅值的变

化趋势为：车辆运行速度从30km／h到80km／h，三号轮对上方构架垂向振动位移幅值逐

渐增大，当车辆运行速度为70km／h及80km／h时达到了最大的10．3mm：车辆运行速度

从80km／h到1 60km／h，三号轮对上方构架垂向振动位移幅值逐渐减小。轮对未发生偏

心时，三号轮对上方构架垂向振动位移幅值随速度的增加先增大后减小，但是不同车辆

运行速度下，构架垂向振动位移幅值差别很小。如车辆运行速度从50km／h到160km／h

区段变化时，构架垂向振动位移幅值的最大值与最小值只相差0．3mm。从图中还是可以

清楚的看到轮对偏心对三号轮对上方构架垂向振动位移有明显的影响。

图4．3及图4．4是车辆以70km／h的速度运行，线路波形波长L=25m时，第二转向

架三号轮对上方构架垂向振动位移的程序计算结果的图像显示，图中显示了100个计算

周期的构架垂向振动计算结果。图4．3是轮对发生偏心时的计算结果，图4．4是轮对未

发生偏心时的计算结果。通过两图的对比可以看出轮对偏心导致构架垂向振动位移的增

大。
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10

5

0

-10
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-2

—4

—6

-B

一2 0 2 4 6 8 10 12 14 16

时间／s

图4．3 70km／h轮对偏心构架垂向振动位移

Fig．4．3 Vertical vibration displacement of frame

under 70km／h and eccentric wheel

一2 0 2 4 6 8 10 12 14 16

时间／s

图4．4 70km／h轮对末偏心构架垂向振动位移

Fig．4．4 Vertical vibration displacement of frame under 70km／h

图4．5及图4．6是车辆分别以50km／h及160km／h的速度运行且轮对发生偏心时，

程序计算结果的图像显示。图中显示了100个计算周期的构架垂向振动位移的计算结

果。从两图对比发现，轮对偏心时低速运行的车辆构架垂向振动比高速运行时剧烈。
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时间／s

图4．5 50km／h轮对偏心构架垂向振动位移

Fig．4．5 Vertical vibration displacement of frame

under 50km／h and eccentric wheel

—l 0 I 2 3 4 5 6 7

时间／s

图4．6 160km／h轮对偏心构架垂向振动位移

Fig．4．6 Vertical vibration displacement of frame

under l 60km／h and eccentric wheel

4．3．2伪随机轨道激励的计算

此处伪随机轨道激励下的计算，对轨道垂向不平顺的伪随机数值模拟与第三章中的

伪随机轨道激励的计算中的处理方式一致。由于轨道激励不是重复的谐波激励，因此共

计算300个周期的结果。
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第四章车辆—轨道耦合集总参数模型的数值分析

表4．2给出了伪随机轨道激励下，第二转向架三号轮对上方构架垂向振动位移最大

值的计算结果。图4．7是依据表4．2中的程序计算结果得到的，构架垂向振动位移最大

值的变化趋势。

表4．2伪随机轨道激励下构架垂向振动计算结果

Table 4．2 vertical vibration calculation results of fl ame

under pseudo-random incentive

轮对偏心时三号轮对上 轮对未偏心I对三号轮对

车辆运行速度 方构架垂向振动情况 上方构架垂 向振动情况

(km／h) 正位移最 负位移最 正位移最 负位移最

大值(mm) 大值(mm) 大值(ram) 大值(mrn)

40 8．O 8．6 7．5 7．8

50 8．5 9．8 6．3 6．5

60 9．5 10．5 7．O 7．1

70 10．5 11．0 7．8 7．6

80 11．2 11．1 8．4 8．0

100 11．0 1 1．5 8．9 8．3

120 10．3 lO．1 8．9 8．3

140 9．7 10．2 8．9 9．4

160 9．2 10．3 8．7 9．7

20 40 60 80 100 120 ld0 160 l∞

车辆运行速度／km／h

图4．7构架垂向振动位移最大值变化趋势

Fig．4．7 Maximum displacement change tendency

of the frame vertical vibration
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从图4．7的构架垂向振动位移最大值变化趋势看，轮对偏心时，三号轮对上方构架

垂向振动位移最大值随车辆运行速度的变化趋势为：车辆运行速度从30km／h到80km／h，

构架垂向振动位移最大值逐渐增大，当车辆运行速度为80km／h时，构架垂向振动位移

最大值达到了最大；车辆运行速度从80km／h到160km／h，构架垂向振动位移最大值有

一个减小的过程。此变化趋势与谐波轨道激励下的构架垂向振动位移幅值变化趋势基本

相同。轮对未发生偏心时，构架垂向振动位移最大值随着速度的变化趋势为：车辆运行

速度从30km／h到50km／h，构架垂向振动位移最大值有一个减小的过程；车辆运行速度

从60km／h到1 60km／h，构架垂向振动位移最大值随着速度的增加逐渐增大。从图4．7

中还可以知道，在伪随机轨道激励下，当轮对发生偏心时，80km／h对于车辆来说是一

个最不利的运行速度，在此速度下运行转向架构架的垂向振动最剧烈，轴箱弹簧发生破

坏的可能性最大。

图4．8及图4．9是伪随机轨道激励下，车辆运行速度为80km／h时，三号轮对上方

转向架构架垂向振动位移计算结果的图像显示。图像显示了300个计算周期中的后100

个周期的计算结果。图4．8为轮对发生偏心时的计算结果，图4．9为轮对未发生偏心时

的计算结果。

24 26 28 30 32 34 36 38 40

时间／s

图4．8 80km／h轮对偏心构架垂向振动位移

Fig．4．8 Vertical vibration displacement of frmne

under 80km／h and eccentric wheel
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24 26 28 30 32 飘 36 ∞ 40

时间／s

图4．9 80km／h轮对未偏心构架垂向振动位移

Fig．4．9 Vertical vibration displacement of frame under 80km／h

图4．10及图4．1l是车辆分别以60km／h和160km／h的速度运行且轮对发生偏心时，

伪随机轨道激励下程序计算结果的图像显示。图中显示了300个周期中的后100个周期

三号轮对上方转向架构架的垂向振动情况。从两图中线条疏密程度对比发现，轮对偏心

时，车辆在低速运行时构架垂向振动比高速运行时剧烈。

32 34 36 38 40 q2 44 46 48 50 52

时间／s

图4．10 60km／h轮对偏心构架难向振动位移

Fig．4．1 O Vertical vibration displacement of frame

under 60km／h and eccentric wheel
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图4．11 160km／h轮对偏心构架垂向振动位移

Fig．4．11 Vertical vibration displacement of frame

under l 600km／h and eccentric wheel

对谐波轨道激励与伪随机轨道激励的计算结果进行比较发现，在车辆运行速度相同

的条件下，伪随机轨道激励下构架垂向振动位移最大值总是比谐波轨道激励下构架垂向

振动位移幅值大。出现这种情况的原因是由于在伪随机轨道激励下，轨道某些位置的垂

向不平顺值大于谐波轨道垂向不平顺的幅值。

4．4两种不同车辆模型计算结果比较

在两种不同的车辆垂向振动模型中，车轮发生偏心时，构架垂向振动位移幅值随速

度的变化趋势是相同的。不论是谐波轨道激励还是伪随机轨道激励几乎都遵循以下变化

趋势：车辆运行速度从30km／h到70km／h(或80km／h)，构架垂向振动位移最大值逐渐增

大，当车辆运行速度为70km／h(或80l(na／h)时，构架垂向振动位移最大值达到了最大：车

辆运行速度从70kin／h(或80knl／11)到l OOkm／h(或120km／h)，构架垂向振动位移最大值有

一个减小的过程，但是减小幅度不大；车辆运行速度从100km／h(或120kneh)至U 160km／h

的高速区段中，构架垂向振动位移变化不大。在油压减振器失效，轮对未发生偏心的情

况下，构架垂向振动位移幅值随速度的变化趋势也基本相同，都是随着速度的增加，构

架垂向振动位移幅值逐渐增大。

两种不同模型计算结果不同点在于，在相同的轨道激励模式下车辆一轨道耦合集

总参数模型中构架垂向振动位移总是比传统车辆垂向振动模型中构架垂向振动位移要

小。导致这一结果的原因是轨道结构的弹性一阻尼的综合作用效果。

m

5

0

屿
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本章小结

本章运用Fortran语言编制了求解振动微分方程的程序，通过程序计算得到了车辆

一轨道耦合系统等效集总参数模型的垂向振动的响应解。本章的计算运用了谐波轨道激

励与伪随机轨道激励两种不同激励形式，本章与第三章的主要区别就是计算模型的区

别，除此外计算过程基本相同。通过对两种不同模型的计算结果进行比较发现，两种模

型构架垂向振动位移随速度的变化趋势基本一致。不同点在于在相同轨道激励下车辆一

轨道耦合集总参数模型中构架垂向振动位移值比传统车辆垂向振动系统要小，这是由于

轨道结构弹性一阻尼的综合作用决定的。本章的计算结果将是第五章对轴箱弹簧受力分

析的主要数据依据。
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第五章轴箱弹簧的疲劳强度分析

5．1概述

车辆在轨道上运行时，将伴随产生复杂的振动现象。为了减少有害的车辆冲动，车

辆必须设有缓和冲动和衰减振动的装置，即弹簧减振装置。车辆上采用的弹簧减振装置，

按其主要作用的不同，大体可分为三类：一类是主要起缓和冲动的弹簧装置，如中央及

轴箱的螺旋圆弹簧；二类是主要起衰减(消耗能量)振动的减振装置，如垂向、横向减

振器：三类是主要起定位(弹性约束)作用的定位装置，如轴箱轮对纵、横方向的弹性

定位装置。

铁道车辆弹簧装置的作用主要体现在两个方面：一是使车辆的质量及载荷比较均衡

地传递给各轮轴，并使车辆在静载状况下(包括空、重车)，两端的车钩距轨面高度应

满足“铁路技术管理规程”规定的要求，以保证车辆的正常联挂；二是缓和因线路的不平

顺、轨缝、道岔、钢轨磨耗和不均匀下沉，以及因车轮擦伤、车轮不圆、轴颈偏心等原

因引起车辆的振动和冲击。

在铁路车辆上通常采用簧条截面为圆形的圆柱压缩螺旋弹簧，故又称圆弹簧。制造

弹簧时分为冷卷与热卷，车辆转向架上采用的簧条直径一般都比较粗，故多为热卷。另

外，制造时还要将簧条每端约有3／4圈的长度制成斜面，使弹簧卷成后，两端成平面，

以保证弹簧平稳站立，并尽量减少偏载。两端的3／4圈作为支持平面，是弹簧辅助部分，

起传递载荷作用，称为弹簧支持圈。螺旋弹簧的主要参数有：簧条直径d，弹簧平均直

径D，有效圈数n，总圈数N，弹簧全压缩高度‰in，弹簧自由高度致，弹簧指数

m=D／d，垂向静挠度Z和垂向刚度K，等。

5．2弹簧的轴向特性计算

螺旋弹簧的主要参数有：簧条直径d，弹簧平均直径D，有效圈数n，总圈数N，

弹簧全压缩高度Ⅳ。in，弹簧自由高度乩，弹簧指数m=D／d，垂向静挠度Z和垂向刚

度K、，等。由材料力学可知，弹簧轴向特性计算的有关公式是：

弹簧刚度

K：旦：堕 ⋯)
8nm3 8nD3

‘ 。

弹簧垂向载荷
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P=器 (5．2)=竺 (5．21
8刚少

、 7

弹簧材质受到的剪应力

r：—8PD—C (5．3)r=—— I’．jl

xd3

弹簧有效圈数

n=』生 (5．4)=—— 15．4l

8Km3

上式中G一剪切弹性模数，弹簧钢G=80GPa；

卜弹簧变形量；
P一作用于弹簧上的垂向载荷；

D一弹簧平均直径，为弹簧圈内、外径的平均值；

m一弹簧指数，又称旋绕比，其值为：m=D／d；

c一应力修正系数，其值为：c：型+业；
4m——4 m

I卜有效圈数。

5．3轴箱弹簧的疲劳强度分析

担当哈尔滨至北京Z15／16次列车运行任务的是哈尔滨铁路局配属的新造25T型客

车，其转向架形式为CW--200K型。CW．200K型转向架轴箱弹簧为双卷圆柱压缩螺旋

弹簧，其材质为60Si2Mn合金钢。故障车辆都是出现外卷弹簧折断，因此着重分析外卷

弹簧。CW．200K型转向架轴箱外卷弹簧的簧条直径d=36mm，弹簧平均直径D=185mm，

有效圈数n=7．2，弹簧指数m=D／d=5．14，弹簧静挠度为55mm，剪切弹性模数G=80GPall2J。

图5．1是60Si2Mn合金钢旋转弯曲疲劳曲纠1 61。

由于轴箱弹簧材质工作过程中受到的为纯剪切应力。根据材料力学知识可知，在轴

箱弹簧材质的主应力面上受到的正应力与纯剪切应力大小相等。因此式(5．3)计算得到的

弹簧材质受到的剪切应力与其主应力面上的正应力大小相等。
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图5．1 60Si2Mn合金钢旋转弯曲疲劳曲线

Fig．5．1 Fatigue cm、，e of60Si2Mn alloy steel

5．3．1第一模型中谐波轨道激励下轴箱弹簧的疲劳强度分析

此处的第一模型是指图3．1所示的传统的车辆垂向振动模型。从表3．1和表3．2的谐

波轨道激励计算结果来看，轴箱弹簧总是在其静挠度位置附近做伸缩运动，且伸缩的位

移量相对于静挠度位置对称。因此轴箱弹簧工作过程中的平均应力是其在静载荷作用下

弹簧材质受到的应力。将静挠度55mm代入式(5．2)及式(5．3)计算得到轴箱弹簧工作过程

中的平均应力为266MPa。图5．1是60Si2Mn合金钢在平均应力crm=0Mpa下的疲劳曲线，

因此需要对该曲线进行平均应力的修正。对平均应力进行修正的过程中采用Goodman

修正方法1481

厂 厂 、]

吒=矿。l 1一l o-．1| (5．5)

l L吼川

式中万．一弹簧工作过程中的平均应力；

吒一平均应力吒下的疲劳极限；

仉一弹簧材质的静强度，其值为1275MPa；

盯。一平均应力为0MPa时的弹簧疲劳极限。

表5．1为平均应力修正前后60Si2Mn合金钢疲劳寿命同应力的对应关系。将表3．1

和表3．2的谐波轨道激励计算结果分别代入式(5．2)及式(5．3)，可以得到车辆在谐波轨道

激励下，车辆以不同速度运行时轴箱弹簧材质受到的应力最大值与最小值。当轴箱弹簧
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材质的应力最大值超过表5．1中疲劳破坏应力最小值308．6MPa时，轴箱弹簧就会发生

疲劳破坏。

表5．1 60Si2Mn合金钢疲劳寿命同应力的对应关系

Table 5．1 corresponding relations between 60Si2Mn

alloy steel fatigue life and stress

吒=OMPa时发生 吒=266MPa时发

循环周次 疲劳破坏的应力值 生疲劳破坏的应力

(MPa) 值(MPa)

7x104 463 366．4

8x104 458 362．5

105 452 357．7

3x105 409 323．7

5×105 397 314．2

7×105 393 311．O

106 390 308．6

在确定轴箱弹簧会发生疲劳破坏后，对轴箱弹簧的疲劳寿命的预测就显得十分重

要。轴箱弹簧发生疲劳破坏时车辆的预计走行里程是值得关注的。此处以谐波轨道激励

下，线路波形波长为25m，车辆运行速度为70km／h且轮对发生偏心为例，计算此例中

轴箱弹簧发生疲劳折断时车辆预计的走行里程。在例子中的车辆运行工况下，轴箱弹簧

材质受到的最大与最小应力值分别为326．4MPa和205．5MPa。显然在此运行工况下轴箱

弹簧会发生疲劳破坏。将应力最大值326．4MPa在表5．1中作插值计算，得到轴箱弹簧

发生疲劳破坏时的循环周次为274865次。线路波形波长为25m说明车辆每走行25m时，

轴箱弹簧将完成一次经历应力最大与最小过程的振动。当轴箱弹簧完成274865次循环

时，车辆实际走行了6872lml。

表5．2列出了传统的车辆振动模型在谐波轨道激励下，线路波形波长分别为25m时，

轴箱弹簧工作过程中应力的最大值与最小值。通过轴箱弹簧应力变化分析了弹簧疲劳破

坏情况，并且预计了弹簧在发生疲劳破坏时车辆的走行里程。表中“一，’表示在该种车辆

运行工况下，轴箱弹簧不会发生疲劳破坏。
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表5．2线路波形波长为25m时轴箱弹簧疲劳破坏情况

Table 5．2 Wave length L=25m axle—box spring fatigue situation

车辆运行
轮对偏心轴箱弹簧材质 疲劳破坏 轮对未偏心轴箱弹簧材 疲劳破坏

速度
受到的应力值①伊a) 时车辆走 质受到的应力值(MPa) 时车辆走

最大值 最小值 行里程 最大值 最小值 行里程
(krn／h)

仃mY O'min (km) ‰。 O'mln (1锄)
30 310．0 222．0 20302 300．8 231．2

40 311．5 220．5 16605 301．8 230．2

50 314．4 217．6 12366 302．8 229．2

60 321．1 210．9 8625 303．7 228．3

70 326．4 205．5 6872 304．7 227．3

80 319．2 212．8 9553 305．7 226．3

100 307．6 224．4 301．8 230．2

120 302．8 229．2 299．4 232．6

140 306．6 225．4 304．2 227．8

160 306．1 225．9 304．7 227．3

5．3．2第一模型中伪随机轨道激励下轴箱弹簧的疲劳强度分析

在伪随机轨道激励下，轴箱弹簧的振动不再是以其静挠度位置为中心的等应力幅循

环振动。此时轴箱弹簧的振动在300个计算周期中是变应力幅的振动。因此谐波轨道激

励下轴箱弹簧的疲劳寿命估算方法在此处不适用。

伪随机轨道激励下轴箱弹簧的疲劳寿命算法要比谐波轨道激励下的算法复杂。此处

以伪随机轨道激励下，车辆运行速度70km／h为例，计算此例中轴箱弹簧发生疲劳折断

时车辆预计的走行里程。在第三章此例的300个周期计算结果中，选取轴箱弹簧垂向振

动位移值较大的一些振动过程，通过式(5．3)的计算得到弹簧材质的应力变化过程，将这

些应力变化过程编制一个随机疲劳载荷谱15 71。不同级别的载荷对弹簧造成的疲劳损伤也

不同，此处需用到疲劳损伤累积理论：

各级载荷造成的疲劳损伤

口=旦 (5．6)
^i

疲劳寿命
1

e=_} (5．7)

y口
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式中 ％——第i级载荷下弹簧的工作循环次数；

M——第i级载荷下弹簧的疲劳寿命。

通过对随机疲劳载荷谱的分析及疲劳损伤累积理论得出轴箱弹簧的疲劳寿命及车

辆的预计走行里程。表5．3为算例的疲劳载荷谱和疲劳损伤计算结果。

将表5．3中的疲劳损伤值代入式(5．7)，可知轴箱弹簧在伪随机轨道激励下的疲劳寿

命为53648次振动。每300个计算周期内弹簧出现了9次这样的振动，当弹簧经历53648

次这样的振动后，车辆将会运行5132krn。在车辆运行速度相同的条件下，谐波轨道激

励下轴箱弹簧破坏时车辆将会运行6872km。比较两种不同轨道激励下，车辆以最不利

速度运行时，轴箱弹簧发生疲劳破坏时车辆走行里程相差不大。伪随机轨道激励下车辆

走行里程略小于谐波轨道激励下的车辆走行里程。

表5．3算例的疲劳载荷谱和疲劳损伤计算结果

Table 5．43Spectrum and fatigue damage calculation results ofExample

负位移最 正位移最 应力最小 应力最大
平均应力

循环
疲劳寿 损伤

级数 大值 大值 值 值 次数

％。。(mm) s。。。(mm) O"m；。(MPa) o"mi。(MPa)
吒(MPa) 命Nl 口×1 0“

绝

1 9．8 9．4 218．6 311．4 265．0 l 691831 1．445

2 8．3 10．1 225．9 314．8 270．4 1 425598 2．350

3 11．8 9．5 208．9 311．9 260．4 1 792501 1．262

4 9．0 10．0 222．5 314．4 268．5 1 473805 2．1 1l

5 9．6 13．0 219．6 328．9 274．3 1 232060 4．309

6 10．5 9．2 215．2 310．5 262．9 1 874782 1．143

7 12．1 11．3 207．5 320．6 264．1 1 366016 2．732

8 12．7 10．6 204．6 317．3 261．O 1 459198 2．178

9 12．3 9．4 206．5 311．5 259．0 1 901197 1．110

表5．4为按上述计算方法，计算伪随机轨道激励下车辆以其它速度运行时轴箱弹簧

的疲劳情况。表中‘_’表示在该种车辆运行工况下，轴箱弹簧不会发生疲劳破坏。
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表5．4伪随机轨道激励下轴箱弹簧疲劳破坏情况

车辆运行速度
轮对偏心轴箱 疲劳破坏时车 轮对未偏心轴 疲劳破坏时车

弹簧的疲劳寿 辆走行里程 箱弹簧的疲劳 辆走行里程
(kan／h)

命 (h-n) 寿命 (km)

30 234192 100820

70 53648 5132

80 102218 17258

120 151699 43539 403714 173799

160 169750 48718 187266 53745

5．3．3第二模型中谐波轨道激励下轴箱弹簧的疲劳强度分析

此处的第二模型是指图4．1所示车辆一轨道垂向耦合集总参数模型。从第三章谐波

轨道激励的计算结果看，该模型的谐波轨道激励下轴箱弹簧也是以静挠度位置为中心作

等应力幅循环振动。因此轴箱弹簧工作过程中的平均应力是其在静载荷作用下弹簧材质

受到的应力or．=266Mpa。因此计算过程中60Si2Mn合金钢疲劳寿命同应力的对应关系

参看表5．1。

将表4．1的谐波轨道激励计算结果分别代入式(5．2)及式(5．3)，可以得到车辆在谐波

轨道激励下，车辆以不同速度运行时轴箱弹簧材质受到的应力最大值与最小值。当轴箱

弹簧材质的应力最大值超过表5．1中疲劳破坏应力最小值308．6MPa时，轴箱弹簧就会

发生疲劳破坏。此处计算轴箱弹簧疲劳寿命的方法与5．3．1中计算弹簧疲劳寿命的方法

相同。

表5．5中列出了谐波轨道激励下，线路波形波长分别为25m时，轴箱弹簧的疲劳破

坏情况。表中‘o’表示在该种车辆运行工况下，轴箱弹簧不会发生疲劳破坏。
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表5．5线路波形波长为25m时轴箱弹簧疲劳破坏情况

Table 5．5 Wave length L=25m axle-box spring fatigue situation

车辆运行
轮对偏心轴箱弹簧材质 疲劳破坏 轮对未偏心轴箱弹簧材 疲劳破坏

速度
受到的应力值(MPa) 时车辆走 质受剑的应力值(MPa) 时车辆走

最大值 最小值 行里程 最大值 最小值 行里程
(km／h)

巧mx ‰。 (km) 仃mx ‰。 (kin)

30 308．6 223．4 50000 297．9 234．1

40 309．5 222．5 21870 299．4 232．6

50 311．9 220．1 15920 300．8 231．2

60 313．9 218．1 12900 301．3 230．7

70 315．8 216．2 11469 302．3 229．7

80 315．8 216．2 11469 302．3 229．7

100 311．9 220．1 15920 302．3 229．7

120 308．0 224．0 302．3 229．7

140 305．7 226．3 301．8 230．2

160 304．2 227．8 301．3 230．7

5．3．4第二模型中伪随机轨道激励下轴箱弹簧的疲劳强度分析

对于车辆一轨道耦合集总参数模型，在伪随机轨道激励下，轴箱弹簧的振动不是一

个等应力幅循环而是随机的变应力幅循环。轴箱弹簧的疲劳强度分析过程与5．3．2中的

算例的轴箱弹簧疲劳分析过程方法相同，此处不再赘述。

表5．6是车辆一轨道耦合集总参数模型在伪随机轨道激励下，轴箱弹簧的疲劳破坏

情况。表中‘‘_，’表示在该种车辆运行工况下，轴箱弹簧不会发生疲劳破坏。

表5．6伪随机轨道激励‘F轴箱弹簧疲劳破坏情况

车辆运行速
轮对偏心轴 疲劳破坏时 轮对未偏心 疲劳破坏时

箱弹簧的疲 车辆走行里 轴箱弹簧的 车辆走行里
度(km／h)

劳寿命 程(kml 疲劳寿命 程(1锄)

30

70 11578l 24922

80 128436 27646

120 267308 115076

160 286615 82258
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5．4两种不同模型轴箱弹簧疲劳强度对比

通过比较两种模型轴箱弹簧疲劳强度发现，两种模型在任意轨道激励形式下，

70krn／h,-一80km／h对于车辆运行都是最不利的运行速度。车辆以这样的速度运行时，构

架垂向振动最剧烈，轴箱弹簧发生疲劳破坏时，车辆预计走行里程最短。两种模型在车

轮发生偏心时，轴箱弹簧普遍会发生疲劳破坏。在车轮未发生偏心时，轴箱弹簧普遍不

发生疲劳破坏。在高速区段qb(120km／h'--160km／h)，伪随机轨道激励下构架垂向振动比

谐波轨道激励下的构架垂向振动要剧烈，轴箱弹簧也更容易发生疲劳破坏。

两种模型轴箱弹簧疲劳破坏的不同点在于，第二模型轴箱发生疲劳破坏时车辆预计

走行里程大于第一模型。导致这一结果的原因是由于轨道结构的弹性一阻尼的综合作

用，使得第二模型构架垂向振动位移幅值比第一模型要小，轴箱弹簧疲劳破坏时间也因

此延长。

本章小结

本章分析了传统的车辆垂向振动模型与车辆一轨道耦合集总参数模型分别在谐波

轨道激励和伪随机轨道激励下，两个模型中轴箱弹簧的疲劳破坏情况。由于谐波轨道激

励和伪随机轨道激励的形式不同，导致轴箱弹簧在两种轨道激励下垂向振动形式不同。

根据不同的轨道激励形式，本章分别采用了不同的轴箱弹簧疲劳分析方法。通过计算发

现，轮对偏心确实是导致或者加剧轴箱弹簧疲劳破坏的主要因素。轮对发生偏心后，车

辆以70km／h～80km／h左右的速度运行对轴箱弹簧来说是一个最不利的速度，车辆在此

速度附近运行时，轴箱弹簧振动最剧烈也最容易发生疲劳破坏。在120km／h'---160km／h

的高速区段中，由于速度的增加轮轨之间的作用增强，轮对偏心对轴箱弹簧的振动影响

程度有所削弱，但仍然会导致轴箱弹簧的疲劳破坏。最后对两种不同模型中轴箱弹簧疲

劳破坏情况进行了分析比较。
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结 论

担当哈尔滨至北京Z15／16次列车，自2005年1月2日起，陆续发现客车转向架垂

向油压减振器漏油故障较为突出，特别是个别车出现轴箱弹簧折断问题。通过使用监测

系统对故障车进行技术分析，发现轴箱弹簧折断前，车辆转向架垂向位移有效值(振幅)

较高。现场分析认为，轴箱弹簧折断是构架长时间剧烈振动导致一系垂向油压减振器失

效使轴箱弹簧所受应力增大。构架的剧烈振动又归因于车轮动平衡值、偏心度以及同一

轮对直径差因素。本文运用车辆系统动力学分析的方法，计算了轮对在偏心及未偏心状

态下转向架构架的垂向振动情况。在通过对构架的垂向振动情况的分析，得出轴箱弹簧

振动过程中应力的变化情况。通过对轴箱弹簧应力的分析，从而得出轴箱弹簧的疲劳破

坏情况。综合全文，我们可以得出如下结论：

1、从两种车辆垂向振动模型中转向架构架的垂向振动来看，轮对是否发生偏心对

转向架构架垂向振动位移影响很大。无论是在谐波轨道激励下还是在伪随机轨道激励

下，轮对发生偏心的构架垂向振动位移比轮对未发生偏心时的有效值(振幅)大出很多。

2、在油压减振器失效的前提下，轮对未发生偏心时，通过转向架构架垂向位移的

变化来分析轴箱弹簧的应力变化发现，轴箱弹簧应力的最大值普遍小于轴箱弹簧材质的

疲劳极限。

3、轮对发生偏心时，通过转向架构架垂向振动位移的变化来分析轴箱弹簧的应力

变化发现，轴箱弹簧应力的最大值普遍大于轴箱弹簧材质的疲劳极限。由此可以判断，

轮对偏心是导致或加剧轴箱弹簧疲劳破坏的主要原因，这与现场分析的原因吻合。

4、轮对发生偏心时，70km／h～80km／h左右的运行速度对于车辆运行来说是比较不

利的。在这个速度附近运行时，转向架构架垂向振动位移有效值(振幅)通常是最高的，

轴箱弹簧发生疲劳破坏时车辆走行里程较短。

5、两种车辆系统垂向振动模型，不论是在谐波轨道激励下还是在伪随机轨道激励

下，构架垂向振动位移幅值变化趋势是基本相同的。两种模型中构架垂向振动最剧烈时

的车辆运行速度也相互吻合。不同点在于，由于轨道结构弹性一阻尼的综合作用，第二

模型轴箱弹簧疲劳破坏时车辆预计走行里程比第一模型要长。

本文计算的均是模拟车辆在平直线上运行的情况，并未考虑车辆通过曲线及道岔时

转向架构架的垂向振动情况。依据经验，车辆在通过曲线及道分时，转向架构架振动会

比车辆在平直线上运行时剧烈很多，振动幅度差别可能会达到几倍以上。因此发生轮对

偏心的车辆在干线运行时，轴箱弹簧的疲劳破坏速度要比本文预测的更快。车辆动力学

垂向振动系统是一个非常复杂的系统，尤其考虑轮轨耦合时，系统之间相互作用，相互

6I
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影响。要对这一系统中的轮对偏心对转向架振动性能的研究还有很长的路要走。由于受

到客观和主观因素的限制，本文只考虑了车辆在平直线上运动时轮对的偏心对轴箱弹簧

的影响。未能考虑同一轮对左右轮存在直径差、同一轮对左右轮偏心存在相位差、同一

轮对左右轮偏心距不同等因素对转向架构架振动特性的影响，今后希望在这些方面可以

做更全面更深入的研究。
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附录A车辆与轨道参数

参数 符号 单位 数值

车体质量 Mc 堙 52000

转向架簧上质量 Mt 船 3200

轮对质量 M
w 堙 1400

车体点头惯量 j
c kg·m2 2．36×106

转向架点头惯量 ’)t 培·m2 3120

中央悬挂刚度 Ks2 N|m 1．72×106

中央悬挂阻尼 G2 N．S|m 196000

一系悬挂刚度 K。 N f m 1．87×106

一系悬挂阻尼 G， N．j／m 30000

钢轨等效质量 M， 堙 126

轨枕等效质量 M
s 姆 483

道床等效质量 M b 培 2627

钢轨弹性模量 E N／m2 2．059×1011

轨下垫层等效刚度 KP N|m 3．6×108

轨下垫层等效阻尼 C P N．S／m 190000

道床等效刚度 Kh N|m 1．235×109

道床等效阻尼 c6 N．s／m 230000

路基等效刚度 Kf N}m 3．35×108

路基等效阻尼 C
f N-S|m 120000



附录B

附录B第二模型伪随机轨道激励的计算程序

本文一共涉及到了六个计算程序，分别是第一模型输入数据的计算程序，第一模型

谐波轨道激励的计算程序，第一模型伪随机轨道激励的计算程序，第二模型输入数据的

计算程序，第二模型谐波轨道激励的计算程序，第二模型伪随机轨道激励的计算程序。

其中以最后一个程序最为复杂，故只将最复杂的第二模型伪随机轨道激励的计算程序放

入附录中。

!主程序

program main

realm，k

dimension m(22，22)，c(22，22)，k(22，22)，u(22)，ud(22)

open(1 O，file=’shuzu．dat’)

read(10，幸)((m(ij)j=1，22)，i-1，22)

read(1 0，·)((c(ij)j=1，22)，i=1，22)

read(1 O，木)((k(ij)j21，22)，i=1，22)

read(1 0，木)(u(i)，i=1，22)

read(1 O，木)(ud(i)，i=1，22)

read(1 0，木)n，an，h，tstart，tend

close(10)

!打开数据输入文件

!读取质量阵数据

!读取阻尼阵数据

!读取刚度阵数据

!读取初始位移激励

!读取初始速度激励

!读取步长，初始和终止时间

call lam(m，C，k，U，ud，n，nn，h，tstart，tend)
end

!威尔逊法子程序

subroutine lam(m，C，k，u，ud，n，nil，h，tstart，tend)

real m，k

dimension m(nn，nn)，c(nn，nn)，k(nn，nn)，u(nn)，ud(nn)

l，a(50，50)，f(50)，p(50)，q(50)，r(50)，u2d(50)

na=50

calculation ofu2d(tstart) 计算初始加速度

do 1 i=l，n

do 1 j=1，n
1 a(i,j)--m(i,j、

call decomp(a，n，na) !调用矩阵分解程序

call excite(f,tstart，n，h，z1) !调用强迫振动项程序

do 2 i=1．n
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r(i)2f(i)

do 2j=l，n

2 r(i)=r(i)-c(ij)幸ud(i)·k(ij)木u(j)

call solve(a,r，n，ha)

constants 各个常数的计算

el=IV2．0

c2=h*h／6．0

c3=h*h／3．0

t11=1．4

g=h宰t11

912∥2．O

配29幸g／6．0

9329幸∥3．O

pp=1．O一1．O／th

qq=1．O／th

do 3 i=1．n

do 3j=1，n
3 a(i,j)=m(ij)+gl·c(i,j)+92幸k(ij)

call decomp(a，n，na)

clock 时问计算

last=(tend-tstart)／h+1．9

do 10 1=1．1ast

t=tstart+float(1-1、幸h

do 5 i=l，n

5 u2d(i)=r(i)

call excite(f,t，n，h，z 1)

open(6，file=：]i ieguo．dat’)

write(6，6)t，(u(i)，ud(i)，u2d(i)，f(i)，i=1，n)

6 format(3h t-，e15．7／500(Ih，3e15．7，3x，e15．7D)

open(7，file=’duiying．dat’)

s=u(9)一u(5)

write(7,*)t,s

calculation of u2d(t+h)

do 7 i_1．n

p(i)=ud(i)+gl}u2d(i)

!调用求解方程程序

!调用矩阵分解程序

!调用强迫振动项程序

!打开存放结果的文件

!打开存放构架垂向振动位移文件

!将时间与构架垂向振动位移写入文件

计算t+h时刻的加速度
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7 q(i)--u(i)+g木ud(i)+93牛u2d(i)

do 8 i_1．n

“i)=f(i)

do 8j=1,n

8 “i)=r(i)-c(ij)木p(j)-k(ij)木q(i)
call solve(a,r，n，na)

do 1 1 i=1．n

1 1 r(i)=u2d(i)木pp+r(i)木qq

calculation of u(t+h)and ud(t+h)

do 9 i=1 Jl

!调用求解方程程序

计算t+h时刻的位移与速度

u(i)：u(i)+h奎ud(i)+c3木ud(i)+c2·“i)

9 ud(i)：ud(i)+c1·(u2d(i)+r(i))

10 continue

return

end

!矩阵分解子程序

subroutine decomp(a,n，m)

dimension a(m，m)

nml--n一1

do 1 k=l，nml

kpl=k+l

do 2j=kpl，n

a(k，j)=a(kj)／a(k，k)

2 continue

do 3 i=kpl，n

do 3j=kpl．n

a(ij)=a(ij)-a(i，k)宰a(kj)
3 continue

1 continue

return

end

!解方程子程序

subroutine solve(a,x，n，m)

dimension a(m，m)，x(m)

nml=n．1

do 1 k=1．nml
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x(k)：-x(k)／a(k，k)

kpl=k+l

do 2 i=kpl，n

x(i)=-x(i)一《i，k)木x(k)

2 continue

1 continue

x(n)=x(n)／a(n，n)

do 3 l=l，nml

k=n．1

kpl=k+l

do 5j=kpl，n

x(k)=x(k)-a(kj)木x(j)
5 continue

3 continue

return

end

!计算强迫振动项程序

subroutine excite(Lt，玛h，z 1)

dimension fin)，p(1 ooo)

open(8，file—guijili．dat。，status=’old’)

read(8，卡)(p(i)，滓1，900)

close(8)

data e／2／，V／8．33／，r／O．4575／

c1=30000

c2=1 96000

k1=1870

k2=1720

kh=2000000

kp=360000

cp=1 90000

S1 4=v牛t+1

s24=V}(t+h)+1

订4=s14
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1打开存放轨道垂向不平顺数值文件

!读取文件中垂向不平顺数值

!为偏心距，车辆运行速度，车轮半径赋值

!当车辆运行速度变化时需修改此值

!为模型中各位置的刚度和阻尼赋值
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i24=s24

d14=s14．i14

d24=s24．i24

f14=(p(i14+1)-p(i14))奉d14+p(i14)

t242(p(i24+1)一p(i24))幸d24+p(i24)

sl 3=V·t+2．5+1

s23=v木(什h)+2．5+1

i13=s13

i23=s23

d13=s13．i13

d23=s23．i23

f13=(p(i13+1)-p(i13))幸d13+p(i13)

t23=(p(i23+1)-p(i23))幸d23+p(i23)

s12--v*t+9+1

s22--v幸(t+h)+9+1

订2=s12

i22=s22

d12=s12．i12

d22=s22一i22

f12=(p(i12+1)-p(i12))宰d12+p(i12)

f22=(p(i22+1)-p(i22))奉d22+p(i22)

S11--v*t+l 1．5+1

s21--v术(t+h)+1 1．5+1

i11=s11

i21=s2l

dll=s11．ill

d2l=s21．i21

fl l=(p(il 1+1)-p(il 1))木dl l+p(il 1)

f21=(p(i21+1)一p(i21))木d21+p(i211

Zl=f11毒1000

dzl=(f21-f1 1)／ll

z2---f12幸1000

7l
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dz2=(122-n 2)／h

z3=f13奉1000

dz3=(t23一fl 3)／h

z4=f14·1000

dz4=(t24一fl 4)／h

ee=e木sin(v幸t／r)

dee=-0．00 1·e宰(v／r)木囊2}sin(v奎t／r)

f【1)=0

f(2)=O

f(3)=0

fi[4)=0

f(5)=kl幸ee

f(6)=kl奉1．25幸ee

f(7)=kh奉zl

f(8)=kh}z2

f(9)=kh宰z3-1400牛dee·(kl+kh)木ee

f(1 O)=kh}z4

f(1 1)=-(kh+kp)宰zl-cp·dz l

f(1 2)=-(kh+kp)奉z2一cp卡dz2

f【1 3)=kh·ee一(kh+kp)宰z3-cp母dz3

f(1 4)=-(kh+kp)木z4一cp枣dz4

f(1 5)=kp宰zl+cp木dzl

f(1 6)=kp丰z2+cp}dz2

f(1 7)=kp孝z3+cp}dz3

f(1 8)=kp}z4+cp丰dz4

f(19、=O

f(20)=o

f(21)=0

f(22)=0

return

end

!计算t时刻轨道对四个轮对的位移与速度激励

!车轮偏心激励

!方程组右端项赋值
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