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铁路机车串联 Ｕ 型橡胶垫的高圆簧水平向动刚度计算

刘家林ꎬ张开林ꎬ姚远

(西南交通大学 牵引动力国家重点实验室ꎬ四川 成都 ６１００３１)

摘　 要:以一种适配于铁路机车二系高圆弹簧的 Ｕ 型橡胶垫为研究对象ꎬ对其作用于弹簧的动

静态刚度影响进行数值模拟分析ꎮ 利用 ＡＮＳＹＳ 参数化编程与命令流对弹簧模型和串联模型

进行模拟仿真ꎬ同时比较两者模型的水平动静刚度ꎮ 结果表明:静态下的 Ｕ 型橡胶垫能有效降

低弹簧纵向刚度ꎬ对其他向刚度基本没有影响ꎻ动态下应对于不同频率激励ꎬＵ 型橡胶垫都可

显著降低弹簧水平刚度ꎮ
关键词:铁路机车ꎻＵ 型橡胶垫ꎻ高圆弹簧ꎻ频变分析ꎻ水平静刚度ꎻ水平动刚度
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０　 引言

铁道车辆以高速和重载两个基准点发展ꎬ随着铁道车

辆轴重不断增加ꎬ关于干线机车转向架对于小曲线半径上

的调车作业不适性呈递增趋势[１] ꎮ 为改善机车的运行品

质及顺利通过小曲线ꎬ同时适应轨道的要求ꎬ转向架需要

一定的横动量位移ꎮ 通常来讲ꎬ二系水平刚度提供抑制转

向架相对车体摇头的回转刚度ꎬ不利于车辆转向架径向通

过小半径曲线ꎮ
目前在机车车辆的曲线通过性能的研究中ꎬ宋晓文

等[２]研究了缓和曲线的长度延伸可以提高机车车辆的曲线

通过速度ꎻ刘鹏飞等[３]针对机车通过曲线路线的基本受力分

析ꎬ着重研究机车车辆在通过缓和曲线时的悬挂系统内、外
侧的垂向动态承载特性ꎻ李军等[４]研究了一系悬挂水平刚度

以及二系悬挂中央弹簧的纵向刚度、横向刚度等参数对轨道

客车山区小半径曲线通过性能的影响ꎮ 基于其相关方面的

探索ꎬ国内外还有很多专家学者进行了研究ꎬ但目前对于有

效降低二系悬挂水平刚度参数的优化建议较少ꎮ
同时ꎬ应对于高频激励时ꎬ钢卷弹簧对于车体的总体

振动值得关注与考虑[５] ꎮ 鉴此ꎬ本文系基于 Ｕ 型橡胶垫ꎬ

对调车车辆转向架的二系悬挂外卷弹簧水平动静刚度问

题展开研究与探讨ꎮ

１　 弹簧有限元分析模型

本文基于某调车机车的二系悬挂的双卷弹簧装置的

外卷弹簧ꎬ展开研究分析ꎮ 外卷弹簧的基本设计参数如表

１ 所示ꎮ 利用 ＡＮＳＹＳ 的参数化编程与命令流ꎬ对外卷弹

簧进行有限元模型建立ꎮ

表 １　 外卷弹簧主要参数

参数名称 数值

有效圈数 ｎ ６.１

总圈数 Ｎ ７.８

簧条直径 ｄ / ｍｍ ４７.５

弹簧中径 Ｄ / ｍｍ ２４９.５
自由高度 Ｈ０ / ｍｍ ５７３.６

工作高度 Ｈ / ｍｍ ４３０.５

弹性模量 Ｅ / ＭＰａ ２.０６×１０５

剪切模量 Ｇ / ＭＰａ ７.８５×１０４

􀅰２２􀅰



􀅰机械制造􀅰 刘家林ꎬ等􀅰铁路机车串联 Ｕ 型橡胶垫的高圆簧水平向动刚度计算

１.１　 弹簧有限元模型建立

基于基础力学理论ꎬ应用 ＡＮＳＹＳ ＡＰＤＬ 有限元软件

建立了外卷弹簧有限元模型ꎮ 由于弹簧支撑圈切口处形

状复杂ꎬ所以弹簧模型支承圈部分采用四面体网格划分ꎬ
网格单元为 Ｓｏｌｉｄ ４５ꎻ其有效圈部分采用六面体网格划分ꎬ
网格单元为 Ｓｏｌｉｄ ９５ꎮ 模型节点数为 ４１ ３３４ꎬ单元数为

２９ ２９９ꎬ如图 １ 所示ꎮ
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图 １　 弹簧有限元模型图

机车车辆二系悬挂系统以钢卷弹簧组成ꎬ同时承受垂

向载荷与径向载荷ꎬ作为超静定结构存在ꎮ 忽略一些对悬

挂部件参数作用较小的影响因子ꎬ对钢卷弹簧以两端面刚

性定位ꎬ并且车辆水平方向运动过程中弹簧端面保持水

平ꎮ 按照弹簧设计的标准要求ꎬ支撑圈部分的端面至少为

３ / ４ 圈的支撑面[６] ꎮ 如果采用力载荷的施加方式ꎬ在完全

垂直载荷作用下ꎬ钢卷弹簧上下支承面处的合力并不通过

簧圈的几何中心ꎬ相反是基于中心有所偏离且带有倾斜角

度地对弹簧模型进行作用ꎮ 所以ꎬ对于其位移存在不确定

性效应ꎬ故采用位移载荷的方式ꎬ对模型进行受力分析以

及刚度参数的获取ꎮ

１.２　 弹簧模型验证

弹簧的特性曲线对于设计和选择弹簧的类型起指导

性的作用ꎬ其有直线、曲线、凹(线)线或组合型特性线[６] ꎮ
由于设计非线性弹簧ꎬ需考虑弹簧各受载下的静变形ꎮ 为

有效获取弹簧刚度ꎬ所以本文弹簧采用直线型ꎮ 当弹簧仅

受垂向载荷作用时ꎬ螺旋升角几乎不影响ꎬ故不考虑ꎬ由外

卷弹簧的垂向刚度计算公式如式(１)可得[７] :

ｋｖ ＝
Ｇｄ ４

８ｎＤ ３ ＝ ５２７.２４５　 (Ｎ / ｍｍ) (１)

对于弹簧模型的水平刚度ꎬ由于理论计算时的横向刚

度值ꎬ实际上式存在于模型各方向的平均值ꎬ并没有参考

其方向性ꎬ则模型的水平刚度由公式(２)可得[７] ꎮ
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　 　 各参数带入式(２)ꎬ可得外卷弹簧理论径向刚度值

ｋｔ ＝ ２３９.９８ Ｎ / ｍｍꎮ

１.３　 弹簧静力学分析

弹簧在横向载荷作用下ꎬ在弹簧支承面切口的影响

下ꎬ垂向刚度随着载荷的变化而变化比较明显[８] ꎬ故采用

多载荷作用的载荷模式ꎮ 对于外卷弹簧支承面 Ａ 端进行

全约束ꎬ基于弹簧的自由高度和工作高度间的关系ꎬ对支

承面 Ｂ 端进行多种位移载荷工况ꎬ对每个工况进行有 ５０
个子步的静力学计算分析ꎬ工况如表 ２ 所示ꎮ

表 ２　 外卷弹簧工况 单位:ｍｍ　

工况编号 纵向位移载荷 横向位移载荷 垂向位移载荷

１ ４０ — １３３

２ — ４０ １３３

３ －４０ — １３３

４ — －４０ １３３

　 　 根据各子步的位移载荷情况ꎬ对全约束支承端 Ａ 面

进行关于支反力提取ꎮ 由于全约束支承端面的端面形状

呈现不对称性ꎬ故对于水平向支反力的提取ꎬ存在不确定

偏差ꎮ 同时ꎬ弹簧的水平刚度是具有方向性的ꎬ关于弹簧

模型支反力的提取主要与弹簧支承端面以及支撑圈的圈

数有关ꎬ故其支反力选择最小值ꎮ 利用移动平均法ꎬ可得

关于外卷弹簧有限元模型的各向刚度ꎬ如表 ３ 所示ꎮ

表 ３　 不同模型的各向静刚度 单位:Ｎ / ｍｍ

各项
工况

弹簧模型 串联模型

纵向刚度 横向刚度 垂向刚度 纵向刚度 横向刚度垂向刚度

１ ３２８.８７ — ５１４.８５ １５０.２１ — ５０８.９２

２ — ２５０.３８ ５０７.６２ — ２２０.３６ ５０４.８７

３ ２６３.３５ — ５０８.９３ １３９.７３ — ５０７.９８

４ — ３４５.３０ ５１６.２０ — ３０５.３０ ５１２.５５

２　 串联系统的水平静刚度分析

二系水平刚度主要影响横向平稳性和车辆稳定

性[９] ꎮ 二系水平刚度的增加对车辆稳定性存在改善作

用ꎬ而对车辆的横向平稳性有所恶化ꎮ 基于车辆动力学性

能ꎬ以宏观而言ꎬ机车车体及构架的横向振动位移情况会

随着二系刚度值的降低而递减ꎬ两者呈现正相关的关系ꎮ
因此ꎬ在最佳范围内ꎬ采用适当的方法来优化二系水平刚度

不仅能够有效降低车体在运行过程中产生的最大水平向位

移ꎬ还能够有效降低机车构架在某一速度范围内水平振摆

的发生ꎬ并且能够有效提高机车车辆的曲线通过性能ꎮ

２.１　 橡胶垫有限元分析模型

传统的圆片式橡胶垫对隔离高频振动及缓和刚性冲
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击有显著作用ꎬ有利于改善车辆的垂直振动性能ꎮ 当机车

车辆运行于不同线路时ꎬ对于纵向刚度和横向刚度的需求

不同ꎬ圆片式橡胶垫不能较好适应其工作环境ꎮ
本文基于外卷弹簧模型的纵向刚度优化ꎬ以最大限度

不影响其他向刚度参数为出发点ꎬ采用一种以 Ｕ 型橡胶

垫为主的措施ꎬ以降低二系弹簧纵向刚度为目的ꎮ Ｕ 型橡

胶模型是由 Ｕ 型面橡胶垫和碳钢结构组成ꎬ其材料参数

如表 ４ 所示ꎮ

表 ４　 橡胶模型主要材料参数

参数名称 数值

橡胶弹性模量 Ｅ / ＭＰａ ６.１１

橡胶泊松比 ０.４９７ ８

橡胶密度 ρ / (ｋｇ / ｍｍ３) ２.６×１０－６

碳钢弹性模量 ｅ / ＭＰａ ２.０６×１０５

碳钢剪切模量 Ｇ / ＭＰａ ７.８５×１０４

　 　 Ｕ 型橡胶垫采用四面体网格划分ꎬ单元数量为

３２ ８８９ꎬ节点数量为 ５２ １４６ꎬ单元类型采用 Ｓｏｌｉｄ １８６ꎮ 通

过采用位移载荷的形式ꎬ其横向与垂向位移载荷均为

１０ｍｍꎮ 经静态仿真分析ꎬ在两种工况下 Ｕ 型橡胶垫模型

的应力云图如图 ２ 所示ꎮ 可知ꎬＵ 型橡胶垫的横向刚度

ｋｔ ＝ ４.０７ ｋＮ / ｍｍꎬ垂向刚度 ｋｖ ＝ ８７.６０ ｋＮ / ｍｍꎮ
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STEP=1
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TIME=1
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图 ２　 Ｕ 型橡胶垫应力云图

２.２　 弹簧－橡胶垫串联系统有限元分析模型

弹簧－橡胶垫串联系统有两种情况:即螺旋弹簧的两

端都加橡胶垫(如 Ｌ７８ 型高速转向架)和仅在螺旋弹簧的

一端加橡胶垫(２０６Ｗ 型转向架和用于硬座车的 ２０９ 型转

向架) [１０] ꎮ 本文采用一端加橡胶垫的串联系统ꎬ进行有限

元分析ꎮ
基于 ＨｙｐｅｒＭｅｓｈ 及 ＡＮＳＹＳ 的参数化编程与命令流建

立弹簧－橡胶垫串联系统的有限元模型ꎮ 其中橡胶垫模

型采用 ＣＤＢ 格式载入 ＡＮＳＹＳꎬ弹簧模型采用 Ｍｅｃｈａｎｉｃａｌ
命令流建立ꎮ 串联模型中ꎬ橡胶垫和弹簧的接触端以 ｒｂｅ３
的方式连接ꎮ 机车车辆干线运行时ꎬ车体相对于转向架运

动ꎮ 对此ꎬ在串联系统中ꎬ在橡胶垫端面添加耦合点ꎬ耦合

橡胶垫端面各点的位移及自由度ꎬ对耦合点施加全约束ꎬ
即对橡胶垫端面进行全约束ꎮ 同时采用位移载荷的形式ꎬ
对串联系统的弹簧另一端进行如表 ２ 的工况ꎬ每个工况进

行有 ５０ 子步的静力学分析ꎮ

２.３　 串联系统的静刚度影响分析

对于传统的圆片式橡胶垫与弹簧的串联模型ꎬ只能相

对较好地得到串联系统各个方向的水平刚度ꎬ并不能有效

区分弹簧的横向刚度和纵向刚度ꎮ Ｕ 型橡胶垫显著提高

了串联系统的横向和纵向刚度的识别度ꎬ同时有效降低了

弹簧纵向刚度ꎮ 考虑串联系统中有橡胶模型的影响作用

因子ꎬ故以移动平均法的方式ꎬ对系统进行各向刚度的提

取ꎬ并与弹簧模型进行比较ꎮ 由于弹簧模型和串联模型施

加载荷方式相同ꎬ串联系统的水平静刚度优化如表 ３ 所

示ꎮ 可知ꎬ串联系统的纵向刚度降低了 ４６.９％ ~ ５４.３％ꎬ其
他向刚度变化不大ꎮ

３　 串联系统的水平动刚度分析

铁道车辆线路运行时ꎬ由于轮轨作用关系ꎬ车辆会受

到外部动态激励ꎬ引发车体振动ꎮ 车体的输出响应与和输

入激励间的关系ꎬ即所谓频响函数(ＦＲＦ)ꎬ通过 ＦＦＴ 变换

从时域变化为频域ꎬＦＲＦ 最终以复数形式呈现ꎮ 很多时

候ꎬ可将频响函数写成部分分式形式:

Ｈ( ｊω)[ ] ＝ ∑
ｍ

ｋ ＝ １

ＡＫ[ ]

( ｊω － Ｐｋ)
＋

Ａ∗
ｋ[ ]

( ｊω － Ｐ∗
ｋ )

(３)

３.１　 动刚度与频响函数的关系

ＦＲＦ 可以用位移、速度和加速度来表征ꎮ 因此当 ＦＲＦ
用不同的物理量来表征的物理意义也有所区别ꎬ最广泛使

用的是部件单位弹性位移所需的力[１１] ꎮ
ｋｄ动刚度 ＝Ｆ力幅值 / Ｖ位移幅值 (４)

如果响应点和激励点为同置点ꎬ则同方向分析得到的

ＦＲＦ 称为驱动点响频或原点响频ꎮ 如果响应点和激励点

不满足这个要求ꎬ则分析所得 ＦＲＦ 称为跨点响频ꎮ 由于

钢卷弹簧在中高频激励下ꎬ以振动波动传递效应的存在ꎬ
载荷端和约束端因弹簧弯曲变形ꎬ使致两端产生反力不

同ꎮ 故此ꎬ将动刚度 ｋｄ 进一步分为点刚度 ｋｄＰ 和传递刚

度 ｋｄＴ
[１２] :

ｋｄｐ ＝ＦＷＰ / ｕｍ

ｋｄＴ ＝ＦＷＴ / ｕｍ
{ (５)

式中 ＦＷＰ、ＦＷＴ分别为载荷端与约束端在以正弦位移幅值
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为 ｕ ｍ的激励后的支反力幅值ꎮ

３.２　 水平动刚度变化趋势

对弹簧模型支承面 Ａ 端和串联模型橡胶端进行全约

束ꎬ对两模型支承面 Ｂ 端进行正弦位移激励 ｕ１( ｔ)ꎮ 通过

有限元计算ꎬ在 ＡＮＳＹＳ 系统的 ＰＯＳＴ２６ 后处理模块中提

取水平向支反力 ＦＷＰ和 ＦＷＴꎬ即可得 ｋｄＰ和 ｋｄＴꎮ
ｕ１( ｔ)＝ ｕｍｓｉｎ(ωｔ)＝ ｕｍｓｉｎ(２πｆｔ) (６)

式中 ω、ｆ 为激励频率ꎮ

考虑到垂向预压缩量及横向位移激励的幅值对螺旋

弹簧的水平向动刚度基本没有影响[１３] ꎬ故串联模型和弹

簧模型的加载条件为垂向预压缩量为 ４０ｍｍꎬ以幅值为

５ｍｍ 进行水平向激励加载ꎬ并且进行阻尼比为 ０. ０３、
０.０５和 ０.０７ 的频变分析ꎮ 改变模型材料的阻尼比参数ꎬ
可得到在不同阻尼比参数下的弹簧模型和串联模型的

ｋｄ－ｆ 曲线ꎬ如图 ３ 和图 ４ 所示(本刊黑白印刷ꎬ相关疑问

请咨询作者)ꎮ
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图 ３　 纵向动刚度随激励频率变化的曲线
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图 ４　 横向动刚度随激励频率变化的曲线

　 　 可知ꎬ随着阻尼比的递增ꎬ弹簧模型和串联模型的 ｋｄ

谷值基本不变ꎬｋｄ峰值呈现递减趋势ꎻ随着激励频率的增

加ꎬ动刚度的谷值和峰值交替出现ꎬ但弹簧模型的 ｋｄ值呈

现先减后增的趋势ꎬ串联模型的 ｋｄ值呈现递减趋势ꎮ 在

中小频率激励下ꎬ串联模型能够有效优化纵向动刚度ꎻ在
中高频率激励下ꎬ串联模型对于纵向动刚度和横向动刚度

可显著降低 ｋｄ幅值ꎮ

４　 结语

本文以某调车二系组合簧外簧为研究对象ꎬ研究了弹

簧模型、弹簧－橡胶垫串联系统的静态刚度特性和动态刚

度特性ꎮ 基于高圆弹簧的设计参数与材料属性ꎬ对弹簧模

型进行理论计算和有限元仿真ꎬ各向刚度参数基本相符ꎮ
基于最大限度降低纵向刚度的同时不影响其他向刚度的

目的ꎬ设计了 Ｕ 型橡胶垫和碳钢结构的橡胶垫组合ꎬ开展

了降低二系水平刚度的模型动静态刚度仿真ꎬ探究了 Ｕ
型橡胶垫对外弹簧动静态刚度的影响ꎮ 通过 ＡＮＳＹＳ 仿真

计算ꎬ对比分析了动静态数值ꎬ主要得到如下几点结论ꎮ
１)Ｕ 型橡胶垫－外弹簧串联模型的纵向静刚度显著

降低了 ４６.９％ ~ ５４.３％ꎬ且符合动力学范畴内纵向刚度数

值范围ꎮ 而横向刚度和垂向刚度基本没有变化ꎬ达到了降

低二系簧纵向静刚度的目的ꎮ
２)基于不同材料阻尼比ꎬＵ 型橡胶垫对于降低高圆弹

簧动刚度的影响因子也不同ꎮ 材料阻尼比增大ꎬＵ 型橡胶

垫对于高圆弹簧动刚度的影响因子变小ꎮ 在中小频率激

励下ꎬ串联模型能够有效优化纵向动刚度ꎻ在中高频率激

励下ꎬ串联模型对于纵向动刚度和横向动刚度可显著降低

水平向动刚度幅值ꎮ
(下转第 ２９ 页)
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Ｊ＝
ｒＳ Ａ
－ｒＣ Ｂ

é

ë
êê

ù

û
úú (８)

式中:Ｓ ＝ ｄｉａｇ ( ｓｉｎ φｉ )ꎬＣ ＝ ｄｉａｇ ( ｃｏｓ φｉ )ꎬ Ｓ 和 Ｃ 均为

ｍ×ｍ 的对角矩阵ꎻＡ 和 Ｂ 是 ｍ×３ 的矩阵ꎬＡ 和 Ｂ 定义为

ａｉ１ ＝ －１ꎬａｉ２ ＝ ０ꎬａｉ３ ＝ －ｃｏｓ φｉ (９)
ｂｉ１ ＝ －１ꎬｂｉ２ ＝ ０ꎬｂｉ３ ＝ －ｓｉｎ φｉ (１０)

当 ｍ 较大时ꎬ矩阵 Ｊ 将非常稀疏ꎬ且矩阵 Ｊ 的左半部

分
ｒＳ
－ｒＣ

é

ë
êê

ù

û
úú 是正交的ꎬ可以用正交矩阵来计算矩阵 Ｊ 的 Ｑｒ

分解ꎬ其中 Ｑ 矩阵为

Ｑ＝
Ｓ Ｃ
－Ｃ Ｓ

é

ë
êê

ù

û
úú (１１)

用 Ｑ 的转置左乘矩阵 Ｊ 得到

ＱＴＪ＝
ｒＩ ＳＡ－ＣＢ
Ｏ ＣＡ＋ＳＢ

é

ë
êê

ù

û
úú (１２)

通过计算一个 ｍ×３ 的子矩阵ꎬ即可得到雅可比矩阵

的 Ｑｒ 分解

ＣＡ＋ＳＢ＝ＵＰ (１３)
然后

Ｉ ０
Ｏ ＵＴ

é

ë
êê

ù

û
úú Ｑ

ＴＪ＝
ｒＩ ＳＡ－ＣＢ
Ｏ Ｐ

é

ë
êê

ù

û
úú (１４)

通过回代得到最终解ꎮ
在分段扫描前先导入测量场控制点ꎬ其中 １２ｍｍ 目标

点(供 Ｃ－Ｔｒａｃｋ 识别配准)、６ｍｍ 目标点(供 ＨａｎｄｙＳＣＡＮ
７００ 识别配准)、编码目标点(辅助 Ｃ－Ｔｒａｃｋ 识别配准)ꎬ导
入测量场控制点后ꎬ所有的扫描数据将自动配准到测量场

从而达到多源数据融合的目的ꎮ

４　 结语

本文建立了一套薄壁大尺寸回转体类复合材料零件

精准数字化测量方法ꎬ首先通过摄影测量建立了高精度全

局测量场ꎬ实现高精度内外形面整体测量和误差控制ꎮ 针

对内外形面各自特点选用不同扫描设备完成了数据采集ꎬ
通过几何定位特征将多段扫描数据融合ꎬ利用 ＥＲＳ 点拟

合对齐到飞机坐标系ꎬ实现了薄壁大尺寸回转体类复合材

料零件精准数字化整体测量ꎮ
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