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摘要:  在车辆的走行过程中, 上部与下部是相互作用和影响的1 因此, 轨道交通问题实际上就是

线路下部结构和车辆系统的体系匹配问题1 在一系悬挂条件下的车O路系统耦合动力分析模型基

础上,考虑了包含转向架在内的车辆的实际构成和轨下基础包括路基和地基的参振特性, 利用轨

道维护标准模拟行走不平顺激励,通过位移相容条件,从理论上研究车辆O轨道O路基体系的动力相

互作用,建立了二系悬挂条件下的车辆O轨道O路基系统的垂向动力分析模型1 为高速铁路路基的

动力特性分析和设计提供参考1 
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引   言

长期以来, 有关轨道交通车辆O路基系统动力学问题的研究还仅限于简单的单质量体在不
平顺条件下的动力方程求解问题1 或者是将路基简化成轨道基础的一部分, 且将轮O轨系统的

动力学问题归结为/机车车辆动力学0、/轨道动力学0及/轮轨相互作用关系0等几个相对独立

的研究领域1 没有将三者作为一个整体和系统进行分析1 

近年来,随着高速、快速日益成为世界轨道交通发展的主流,有关车辆O结构体系的动力互
相作用和耦合振动问题越来越突出1 有关车O桥体系动力相互作用关系[ 1O5]、车辆O轨道系统耦

合动力学模型[ 6O11]等研究都取得了一定的进展,并部分解决了当前困扰高速铁路发展的一些

关键问题1 比如桥梁的冲击系数、横向稳定、轨道的磨耗、接头冲击、不平顺等问题1 

但上述方法中值得关注的一点,是没有考虑路基作为体系重要组成部分之一的动力特性1 
众所周知,轨道交通形式从结构上可分为轨上系统和轨下系统两部分1 轨上系统自然是指走
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行部分,即机车车辆;轨下系统对于柔性基础而言主要包括钢轨、轨枕、道床和路基, 它们承受

着车辆所产生的多次重复荷载作用1 由于钢轨本身的质量、钢轨接头、道床的刚度、地基土的

疲劳变形特性及轨枕与道床的接触效应等等因素使轨道产生破损、使轨下结构产生各种变形

从而影响钢轨的正常使用,造成轨面的不平顺,损坏车轮在钢轨上的正常行走功能1 上述分析
表明,轨道破坏并非仅指部件的强度损伤,而是轨下系统的损坏1 因此,在分析车辆O轨道系统
动力相互作用时,不能忽略路基在系统分析中的重要参振作用1 

文献[ 12O16]分别从不同角度研究了路基的动力特性问题,但无论是何种模型, 都没有将
车辆、轨道、路基作为一个系统来加以考虑,大多是在模拟动荷载的基础上来分析轨下基础的

应力、变形等问题,不能充分反映车O路体系在行进中的动力特性,对于轨道交通的动力分析而
言还有所欠缺1 文献[ 17O18]已对于一系悬挂系统条件下的车O路垂向耦合系统的动力模型进
行了探讨, 文献[ 19O20]对车桥耦合系统的一系悬挂和二系悬挂进行了分析研究, 但研究重点
在于车辆O轨道O桥梁体系1 本文将针对车辆走行的实际情况, 从理论上研究车辆O轨道O路基
体系的动力相互作用, 并建立二系悬挂条件下的车辆O轨道O路基系统的垂向耦合动力分析模
型1 

1  车辆振动模型及平衡方程

1. 1  车辆O路基振动分析简化模型
对于车辆O路基垂向统一模型, 依据铁路车辆结构形式(主要是悬挂方式)不同, 可分为 3

种不同类型,一种是具有两系悬挂的车辆O轨道模型, 主要描述客车与轨道的相互作用,对于现
代新型货车(如英国的LTF)也具有两系悬挂,因而同样归类于此模型1 以此模型为基础, 本文
的车辆O路基动力分析简化模型见图11 模型中,车辆的车体和轮对均视为刚体;通过线路的列
车由多辆相同或不同形式的机车车辆(以下统称车辆)组成,以匀速通过线路;每节车体考虑浮

沉、点头两个自由度,前转向架浮沉、点头两个自由度; 后转向架浮沉、点头两个自由度;每个轮

对考虑浮沉一个自由度1 此外,假设在行驶过程中车辆轮对始终与轨面保持密贴1 考虑到这
里主要研究列车高速行驶时所引起的车O轨O路基的系统振动, 特别是轨下基础的变化对于列
车的舒适度、安全性和平顺性的影响,为简化分析过程,也可简化为一系弹簧悬挂装置,见参考

文献[ 17O18] 1 
1. 2  车体二系悬挂的动力方程

根据上述分析假定, 可建立车辆动力平衡方程(以六轴车为例) 1 

第 i 车车体的动力平衡方程为

  

Mci&Z ci + 6
2

j= 1
C2ij ( ÛZ ci - ÛZ t ij ) + 6

2

j= 1
K 2ij ( Z ci - Z t ij ) = 0,

J ci&Uci + 6
2

j= 1
C2ij ( l

2
ciÛUci - Gijl ciÛZ tij ) + 6

2

j = 1
K 2ij ( l

2
ciUc i - Gijl c iZ t ij ) = 01 

( 1)

式( 1)中代表了车体的沉浮、点头动力平衡方程,其矩阵形式为

  
Mci 0

0 J c i

&Zc i

&Uc i
+

C czi 0

0 CcUi

ÛZ ci

ÛUci
+

K cz i 0

0 K cUi

Zc i

Uci
-

    
C2i C2i

C2il c i - C2il ci

ÛZ t i1

ÛZ t i2
-

K 2i K 2i

K 2il ci - K 2il ci

Z ti 1

Z ti 2
= 0, ( 2)
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图 1  车辆O路基竖向振动简化模型

式中, Mc i、J c i分别为第 i 车体的质量和惯矩; Z ci、Uci 分别为第 i车体质心处的竖向位移和转

角; K cz i、Ccz i 分别为第 i 车体浮沉的总刚度和总阻尼; K cUi、CcUi分别为第 i 车体点头总弹簧刚

度和总阻尼; K 2i为转向架一侧二系悬挂垂向刚度; C2i 为转向架一侧二系悬挂竖向阻尼; 令

K 2i = K 2i 1 = K 2i2, C2i = C2i1 = C2i2, 且由于并联, 则有: K cz i = 2K 2i , K cUi = 2K 2il
2
ci , Ccz i =

2C2i , C cUi = 2C2il
2
c i ; l ci为车辆定距之半(m) ; Z t i1、Z t i2分别为前后转向架质心处的竖向位移1 

具体可见图11 

第 i 节车体第j 个转向架的运动方程可写成如下矩阵形式:

  
M tij 0

0 J tij

&Z t ij

&Ut ij
+

C tz ij 0

0 C tUij

ÛZ t ij

ÛUtij
+

K tz ij 0

0 K tUij

Z tij

Utij
-

    
C2i GjC 2il c i

0 0

ÛZc i

ÛUc i
-

K 2i GjK 2il ci

0 0

Z ci

Uc i
=

    
6
N
k

l= 1

[ ( K 1iZw ijl + C1iÛZ w ijl ) ]

6
N
k

l= 1

2Gllw[ ( K 1iZw ijl + C1iÛZw ijl ) ]

, ( 3)

式中, M tij、J tji分别为第 i车第j 转向架的质量和惯矩; Z t ij、Utij 分别为第i车第j 转向架质心处

的竖向位移和转角; K t zij、C tz ij 分别为第 i 车体第j 转向架浮沉的总刚度和总阻尼, K tUij、C tUij 分

别为第i 车体第j 转向点头总刚度和总阻尼,且 C tzij = C2i + N kC 1i , K tzij = K 2i + N kK 1i , C tUij =

N kC1il
2
w i , K tUij = N kK 1il

2
w i , K 1i、C1i分别为前后转向架一侧一系悬挂垂向刚度和阻尼; N k为每一

转向架的轮对数量,即 N k = 0. 5Nw, N w为每一车体的轮对数量; Zw ijl分别为第 i车第j 转向架

第 l轮对的竖向位移; lw为转向架固定轴距之半; Gl为轮对符号函数,当轮对 l位于转向架前位

时, Gl = 1,中间时, Gl = 0,位于转向架后位时, Gl = - 1; Gj 为转向架符号函数, 对前转向架, Gj

= 1,对后转向架, Gj = - 1; 其余符号意义同上1 
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2  轨道及路基模型

轨道及路基模型在已有的文献资料研究中[ 6O8, 16] , 均将其考虑成多层轨下基础支承模型,

轨道按弹性支承 Euler梁考虑,轨枕质量集中在钢轨单元的节点上, 每一轨枕下为一离散支承

体系, 将道床考虑成松散介质体,不考虑各支承点下道床垂向振动的相互影响,因而变成集总

参数模型,见图 21 
这一模型最大的优点在于简化了数值分析的计算工作量1 

德国线路模型[ 21]也是纵向离散模型,为单层轨枕O道碴弹性支撑模型,但其用仿样逼近拟
合方法模拟确定了钢轨在离散点间的纵向平面1 

尽管道床和路堤、地基土为一种松散、非连续介质,但无论如何, 在振动和力学分析中不考

虑它们之间的纵向连接影响, 而仅仅简化成纵向离散模型是不符合其参振特性的1 此外,未能
考虑路基和地基参振也是上述模型的主要缺陷1 

  图 2  三层轨下基础支承模型             图 3  有限元模型

本文对于轨道与路基模型进行分析时,依然按常规方法将结构离散为有限元模型1 将钢

轨离散成梁单元(或四边形单元) , 轨枕及以下介质包括路基和地基均离散成四边形单元,这样

就充分考虑了轨道O路基模型在动力下互相联系、相互协调的工作性质以及参数变化的影响,
见图 31 其动力方程为

  m &D+ c ÛD+ k D= f , ( 4)

式中, f 为节点荷载或力向量; m、k、c 分别为结构的质量、刚度和阻尼矩阵; D为节点位移向

量1 

当轨道O路基模型作为有限元模型,直接与车辆振动方程组合计算整个体系的动力响应
时,计算工作量非常可观1 因此,这里的钢轨O路基模型按子结构法原理建立:即先求出结构自

由振动的各阶频率和振型,利用振型的正交性,将互相耦联的成千上百个方程转换成互相独立

的模态方程1 由于结构的振动反应主要由最先几个低阶振型起控制作用, 后续的计算也表明
了这一点, 所以只需取前几阶振型进行计算, 从而使计算工作量大大减少1 在实际计算中,由

于车辆荷载是通过轨道作用于路基的, 而整个结构的振动又是通过轨道影响车辆的,因此根据

需要,各阶振型取轨道对应于轮对位置处或轨面节点的部分即可1 

轨道O路基任一横断面处的竖向位移 Zr( x ) 可由相应的振型函数迭加而成 1 若取前N 阶

振型计算,则

  Zr( x ) = 6
N

n= 1
A n5n( x ) , ( 5)

式中, 5n( x ) 为某一位置处第 n 阶振型函数; A n 为对应的广义坐标(即某一时步下的广义位
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移) ; x 为某一横断面处的水平位置1 

由振型分解可得到对应于 n 阶振型的模态方程为

  Mn &A n + Cn ÛA n + K nA n = Fn, ( 6)

或可写为

  &A n + 2Nn Xn ÛA n + X2nA n = Fn, ( 7)

式中, Fn为相应于第n阶振型的广义力; Mn、K n、Cn分别为广义质量、刚度和阻尼; Xn为第n阶

振型的圆频率; Nn 为归一化后的阻尼系数1 

对于广义力 Fn, 其确定方法如下:

当第 i 车体第 j 转向架第 l 轮对通过所分析的钢轨长度时,通过该轮对作用于轨道的力包

括轮对的惯性力和从转向架弹簧、阻尼器传来的竖向力,则竖向力为

  Pjlw = P sl + K 1i ( Z tij + Gj llw iUtij - Zw ijl ) +

     C1i ( &Z tij + Gjllw iÛUtij - ÛZw ijl ) - mw ijl&Zw ijl , ( 8)

式中, Psl 为平均静轮重, Psl = [ (0. 5Mc i + M t i ) / N k + mw ijl ] g ; mw ijl 为第 i 车体第j 转向架第

l 个轮对质量; Zw ijl、ÛZ w ijl和&Zw ijl为第i 车体第j 转向架第l个轮对的竖向位移、速度和加速度1 

其余符号同上1 

若所分析运行段上有 N v节车辆,每节车辆有N l个转向架,每一转向架有N k个轮对,则对

应于第 n阶振型的广义力Fn 为

  Fn = 6
N
v

i= 1
6
N
l

j= 1
6
N
k

l= 1

P jlw 5n( xijl )1 ( 9)

将( 8)式代入( 9)式可得

  Fn = 6
N
v

i= 1
6
N
l

j= 1
6
N
k

l= 1

P jlw 5n( xijl ) [ Psl + K 1i ( Z t ij + Gjllw iUt ij - Zw ijl ) +

    C1i ( &Z t ij + GjllwiÛUt ij - ÛZw ijl ) - mw ijl&Zw ijl ] , ( 10)

式中, xij l为第 i节车第 j 转向架第 l 个轮对在轨面上的位置1 

3  动力方程的解耦

从前述分析可知,尽管将轨道O路基模型通过子结构法将其转换成相互独立的模态方程,
并取几个低阶振型参与车O路体系的动力分析计算, 但如何将轨道O路基模型与车辆模型的动

力方程联系到一起并进行求解将是一个重要的问题1 

以往轮轨动力耦合作用主要是通过Hertz非线形接触理论
[ 6O8]
即轮轨接触力来实现的1 而

本文则依据车O路振动的位移相容条件进行解耦或求解1 

3. 1  轮对位移方程(联系方程)

按前述假定,列车运行时,轮对的竖向位移与钢轨运动的位移协调方程为

  Zw ij = Zr( xijl ) + Zs( xijl ) , ( 11)

式中, Zs( xijl ) 为轨面 xi 处轨道垂直不平顺值,为一模拟值1 

将( 5)式代入( 11)式可得

  Zw ij = 6
N

n= 1

An5n( xijl ) + Zs( xijl ) , ( 12)
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将( 12)式代入( 2)、( 3)两式方程右边并给出通用表达式可得

  6
N
l

j= 1

6
N
k

l= 1
( K 1iZw ijl + C1iÛZw ijl )

6
N
k

l= 1
Gjllw i ( K 1iZw ijl + C1iÛZw ijl )

=

  6
N
l

j = 1

6
N
k

l= 1
6
N

n= 1

5n( xijl ) ( K 1iA n + C1iÛA n) + K 1iZs ( xijl ) + C1iÛZ s( xijl )

6
N
k

l = 1
6
N

n= 1

5n ( xijl ) Gjllw i ( K 1iA n + C1iÛA n ) + Gjllw( K 1iZs( x ijl ) + C1iÛZ s( x ijl ) )

1 

( 13)

3. 2  车O路体系动力平衡方程
前述分析已知车辆的振动方程和轨道O路基的模态方程, 要分析车O路耦合体系的振动特

性,必须将它们组合在一起,并将位移的联系方程代入,整理后可得二系悬挂条件下车O路体系
竖向振动方程组

Mc i 0

0 J ci

&Z ci

&Uci
+

2C2i 0

0 2C2il
2
ci

ÛZ ci

ÛUci
+

2K 2i 0

0 2K 2il
2
ci

Z ci

Uc i
-

  
C2i C2i

C2il ci - C2il ci

ÛZ t i1

ÛZ t i2
-

K 2i K 2i

K 2il ci - K 2il ci

Z ti 1

Z ti 2
= 0, ( 14a)

M t ij 0

0 J t ij

&Z tij

&Ut ij
+

C2i + N kC1i 0

0 N kC 1il
2
w i

ÛZ t ij

ÛUt ij
+

K 2i + N kK 1i 0

0 N kK 1il
2
w i

Z tij

Utij
-

  
C2i GjC 2il c i

0 0

ÛZc i

ÛUc i
-

K 2i GjK 2il ci

0 0

Z ci

Uc i
=

  6
N
k

j = 1

6
N

n= 1
5n( xijl ) ( K 1iA n+ C1iÛA n) + K 1iZs( xijl ) + C1iÛZ s( x ijl )

6
N

n= 1

5n( x ijl ) Gjllw i ( K 1iAn + C1iÛA n) + Gjllw i ( K 1iZs( xijl ) + C1iÛZ s( xijl ) )

, ( 14b)

Mn&A n + CnÛA n + K nA n = 6
N
v

i= 1
6
N
l

j= 1
6
N
k

l= 1

Pjlw 5n( x ijl ) P sl + K 1i ( Z tij + Gjllw iUtij - Zw ijl ) +

  C1i ( ÛZ t ij + GjllwiÛUt ij - ÛZw ijl ) - mw ijl 6
N

n= 1

&A n5n ( xijl ) + &Zs( xijl ) 1 ( 14c)

其方程总数为: [ 2#N v(1+ N l ) + N] 1 N 为轨道O路基模态方程组数 1 取有代表性的几

组低阶振型迭加,比如 N 取 101 动力方程采用 NewmarkOB法进行求解1 
3. 3  轨面不平顺激励位移的模拟

由于轨面不平顺的存在, 在机车车辆沿着轨道运行过程中, 也会引起机车车辆和轨道的振

动1 轨面不平顺因为轨道结构、接头、焊接、基床的变形等原因形成了不同类型的不平顺[ 21] ,
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但总括起来可以用随机不平顺来描述1 

在测定轨道的竖向不平顺时, 常采用弦测法[ 22] ,对应于不同频率,不平顺值为

  Z t ( x ) = Z0sin(2Pf sx ) , ( 15)

式中, Z t ( x ) 为任一给定位置处的不平顺值; Z 0为振幅; f s 为对应的频率1 

从这一概念出发,本文根据轨道不平顺养护维修管理目标[ 23] ,将轨面不平顺模拟为

  Zs( x ) = A ssin
2PV
L s

t + G , ( 16)

式中, V 为车速, L s 为目标管理对应的波长; A s 为不平顺目标管理值; G为相应于不同位置的

随机数( 0~ 1. 0) ,则

  ÛZ s( xijl ) =
2PV
L s

A scos
2PV
L s

t + G , ( 17)

  &Z s( xijl ) = -
4P2V2

L
2
s
A ssin

2PV
L s

t + G 1 ( 18)

4  车O路模型的理论分析计算

根据上述车O路动力相互作用模型及动力平衡运动方程,通过编程, 采用 NewmarkOB法求
解,可得到下列反映车辆运行品质和路基设计参数的理论计算指标1 

1) 第 i 个车辆的车体加速度

  ai = &Zc i +
l p

l u
&Uci , ( 19)

式中, l p 为离开车体中心的距离; l u 为轮对中心至车体的中心距; Uc i意义同上1 

2) 第 i 个车辆第j 个轮对的轴重减载率

  Dj =
pjlw - p sl

p sl
=

pjlw
p sl

- 1, ( 20)

式中, pjlw为列车运行时的动轮重; p sl为平均静轮重1 
3) x = x p处的轨面动挠度或动变形

  Zr( x ) = 6
N

n= 1

A n5n( x ) | x= x
p
, ( 21)

式中, A n 为对应第n阶振型的广义坐标; 5n( x ) 为某一位置处( x = x p) 第 n阶振型函数1 

5  车O路垂向耦合动力模型建立的意义和结论

1) 将轨道O路基体系作为整个车O路系统的一部分纳入动力计算分析中,能更完整、准确地
反映车O路体系的动力特性1 

2) 对于低速铁路,可将车O路体系的问题离散成相对各子系统的静力、半静力和动力问题

来解决1 显然, 这里的车O路体系的动力分析模型是适合轨道交通尤其是高速铁路的一个分析
模型1 

3) 将轨道O路基作为参振子结构纳入车辆计算模型, 能够充分反映车辆对轨下基础及轨
下基础对车辆的相互作用,从而为解决部分设计参数提供理论分析依据1 

4) 考虑两系悬挂的车辆O轨道动力分析模型, 将为更准确地分析车辆与路基的相互作用

关系奠定了基础1 
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5) 模型能够考虑轨下基础(包括路基刚度、枕木间距、地基状态、轨面工务养护标准)等路

基设计参数对于车辆运行品质(包括车辆的舒适度、安全性)的影响问题1 为更好地解决轨道
交通下部结构和上部车辆系统的体系匹配问题提供了分析基础1 

当然,模型还可以从更复杂的车辆体系、全方位耦合以及轨下基础结构单元的精确离散等

方面加以深入研究和进一步的改进1 
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Dynamic Model of the Vertical VehicleOSubgrade Coupled
System Under Secondary Suspension

LIANG Bo1,  LUO Hong2,  MA XueOning3

( 1. School of Civil En gineer ing and Architectur e , Chon gqing Jia oton g Univer sity ,

Chon gqing 400074, P . R . China ;

2. School of Autom obile En gin eer ing , Chongqin g Jia oton g Un iver sity ,

Chon gqing 400074, P . R . China ;

3. School of Civil Engineer in g , Lan zhou Jia otong Univer sity ,

L anzhou 730070, P . R . China )

Abstract: As is known, track transportation can be divided into track system above and track system

below. While the train is moving, the parts above and below are interacted and influenced. There-

fore, in fact, the problem of track transportation is thematch between the vehicle and the railway line

system. On a basis of dynamic analysis of the vehicleOsubgrade model of vertical coupled system un-

der primary suspension, utilizing track maintenance standard and simulating track irregularity excita-

tion, the dynamic interaction of vehicleOtrackOsubgrade system was researched in theory and dynamic

model of the vertical vehicleOtrackOsubgrade coupled system under secondary suspension was estab-

lished by compatibility condition of deformation. Even this model considers the actual structure of a

vehicle, also considers vibration characteristic of the substructure of track including subgrade and

foundation. All the work is benefitial for understanding and design about the dynamic characters of

subgrade in high speed railway.

Key words: secondary suspension; vehicle; subgrade; dynamic model; coupled analysis
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