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高速动车组蛇行失稳频率研究
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摘　 要:以时速 ４００ ｋｍ 以上的某型高速动车组作为分析对象ꎬ基于 Ｓｉｍｐａｃｋ 动力学软件建立两种高速动车组动力学模

型ꎬ在不同的等效锥度、一系定位节点刚度、抗蛇行减振器阻尼下进行仿真计算ꎬ分析其对高速动车组蛇行失稳频率的

影响规律ꎮ 两种高速动车组模型的研究结果表明:随着等效锥度的增大ꎬ其蛇行失稳频率也增大ꎻ随着一系定位节点刚

度的增大ꎬ其蛇行失稳频率降低ꎻ随着抗蛇行减振器阻尼的增大ꎬ其蛇行失稳频率升高ꎻ时速 ４００ ｋｍ 以上的轴箱内置型

高速动车组出现了 １０~１１ Ｈｚ 的高频蛇行ꎮ
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０　 引言

截至 ２０２２ 年ꎬ我国高速铁路运营里程已经达

到了 ４.２×１０４ ｋｍꎬ稳居世界第一ꎮ 随着我国自主

研发的新型复兴号高速综合检测列车上演“极速

会车”ꎬ成功实现明线上单列时速 ４３５ ｋｍ、相对交

会时速达 ８７０ ｋｍꎬ标志着纳入国家“十四五”规划

的“ＣＲ４５０ 科技创新工程”全面展开ꎮ 随着速度

的提升ꎬ安全运行便成为了重中之重ꎬ而蛇行运动

稳定性是影响高速动车组(ｅｌｅｃｔｒｉｃ ｍｕｌｔｉｐｌｅ ｕｎｉｔꎬ
ＥＭＵ)安全运行的核心问题之一ꎮ 一旦发生蛇行

失稳ꎬ会产生严重的危害ꎬ甚至发生脱轨ꎮ 因此蛇行

运动稳定性评判标准的适用性具有极其重要价值ꎮ
国内外学者对蛇行运动稳定性进行了大量的

研究ꎮ 石怀龙等[１]对国内外动力学性能评价标准

中涉及到高速列车的内容、方法进行了分析对比ꎮ

罗仁等[２]详细地阐述了国内外的评价方法ꎬ并通

过实际范例展示了各个标准的数据分析处理过

程ꎮ 贾璐等[３－４]以极限环法作为基准ꎬ分析评价了

ＵＩＣ ５１８、 ＥＮ１４３６３、 ＴＳＩ Ｌ ８４、 ＧＢ / Ｔ ５５９９—２０１９、
ＧＯＳＴ / Ｒ ５５４９５ 等评判标准的差异ꎮ ＰＯＬＡＣＨ[５]

用归一化指标分析了 ＵＩＣ ５１８ 和 ＵＩＣ ５１５－１ 评判

方法的区别ꎮ 翟婉明[６－８] 对 ＧＢ / Ｔ ５５９９—８５ 中评

价方法与限值的缺陷进行了研究ꎮ 梁禹迪等[９]通

过获取不同里程的踏面ꎬ与钢轨匹配出不同的等

效锥度ꎬ进而研究了等效锥度对高速列车蛇行运

动的影响ꎮ
前人关于时速在 ４００ ｋｍ 以上高速动车组的

蛇行运动稳定性评判指标研究较少ꎬ因此本文在

前人的基础上ꎬ通过 Ｓｉｍｐａｃｋ 动力学软件建立传

统型高速动车组和轴箱内置型高速动车组两种动

力学模型ꎬ在不同的等效锥度、一系定位节点刚
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度、抗蛇行减振器阻尼下进行仿真计算ꎬ计算分析

了其对高速动车组蛇行失稳频率的影响规律ꎮ

１　 整车非线性动力学模型

利用 Ｓｉｍｐａｃｋ 仿真软件对车辆系统进行建模

和求解ꎮ
高速动车组系统由 １ 个车体和 ２ 个转向架组

成ꎬ传统型转向架主要由 ２ 个轮对、４ 个轴箱、４ 个

转臂和构架组成ꎻ轴箱内置型转向架主要由 ２ 个

轮对、４ 个轴箱、４ 个拉杆和构架组成ꎮ
传统型转向架与轴箱内置型转向架主要区别

有两处:最主要的区别为轴箱内置型转向架的轴

箱置于轮对内侧ꎬ而传统型转向架轴箱置于轮对

外侧ꎻ第二处区别为轴箱内置型转向架的一系定

位方式采用拉杆式定位ꎬ而传统型转向架一系定

位方式采用的是转臂式定位ꎮ
整车模型是一个复杂的多体系统模型ꎬ为了

达到理论计算分析模型研究的主要目的ꎬ对一些

次要因素进行相应的假定或简化ꎮ 在建立整车系

统模型时做出如下假定:
１)轮对、构架、车体和轴箱等部件的弹性比悬

挂系统的弹性要小得多ꎬ均视为刚体ꎬ即忽略各部

件的弹性变形ꎻ
２)不考虑整车牵引工况和相邻车的影响ꎬ只

考虑单车模型ꎻ
３)车体、转向架各部件及悬挂均对称布置ꎮ
建立的 Ｓｉｍｐａｃｋ 刚体非线性动力学模型如

图 １—图 ３ 所示ꎮ

图 １　 整车 Ｓｉｍｐａｃｋ 模型

图 ２　 传统型转向架 Ｓｉｍｐａｃｋ 模型

图 ３　 轴箱内置型转向架 Ｓｉｍｐａｃｋ 模型

２　 蛇行运动理论及失稳评判准则

２.１　 蛇行运动理论

蛇行运动是铁路车辆的特有现象ꎬ是高速动

车组在轨道上安全运行的核心问题之一ꎬ同时还

决定了车辆的最高运行速度ꎮ 蛇行运动是由蠕滑

力和轮轨关系导致的ꎬ表现形式为轮对在向前运

动时同时发生横移和摇头两种振动ꎬ且相位角相

差 π / ２ꎮ 蛇行运动形式如图 ４ 所示ꎮ

D��	

图 ４　 轮对蛇行运动

假设轮对横向移动位移为 ｙꎬ摇头角为 ϕꎬ轮
对绕 ｚ 轴的摇头转动惯量为 Ｉｚꎬ轮对质量为 ｍꎬ横
向和纵向蠕滑系数相同为 ｆꎬ名义滚动半径为 ｒ０ꎬ
轮对两滚动圆横向距离的一半为 ｂꎬ等效锥度为

λꎬ轮对前进速度为 ｖꎬ则轮对的动力学方程为

ｍ ｙ
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根据振动理论和微分方程可得该方程组的解为

ｙ ＝ ｙ０ｅξｔｓｉｎ(ωｔ＋β)

ϕ＝ϕ０ｅξｔｓｉｎ(ωｔ＋γ){ (２)

由于轮对的横移与摇头的振动频率相同且总

是相差 π / ２ꎬ故上式可以表达为

ｙｗ ＝ ｙ０ｅξｔｓｉｎ(ωｔ＋β)

ϕ＝ϕ０ｅξｔｃｏｓ(ωｔ＋β){ (３)

阻尼 ξ、频率 ω 和波长 Ｌ 的表达式可近似为:

ξ≈π２ｖ３

ｆＬ２ ｍ＋
Ｉｚ
ｂ２

æ

è
ç

ö

ø
÷ (４)
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ω≈２πｖ
Ｌ

(５)

Ｌ＝ ２π
ｂｒ０
λ

(６)

整车系统的蛇行运动可分为两种主要形式:
第 １ 种蛇行运动形式为车体振动幅值较大ꎬ而转

向架的振动相对较小ꎬ此种蛇行运动为车体蛇行

运动ꎬ发生车体蛇行运动时车速相对较小ꎬ故而该

种蛇行运动又叫做一次蛇行ꎻ第 ２ 种蛇行运动与

第 １ 种蛇行运动相反ꎬ表现为转向架振动幅值较

大ꎬ而车体的振动相对较小ꎬ此种蛇行运动为转向

架蛇行运动ꎬ转向架蛇行运动发生时车速相对较

高ꎬ所以也叫做二次蛇行ꎮ 本文主要研究的是以

转向架振动为主的二次蛇行ꎮ

２.２　 蛇行失稳评判准则

我国现行铁路轨道车辆的评价标准主要依据

ＧＢ / Ｔ ５５９９—２０１９[１０]ꎬ关于蛇行运动稳定性评定

规定为:
１)对轴箱上方构架振动加速度进行实时连续

采样ꎻ
２)用 ０.５~１０ Ｈｚ 进行带通滤波ꎻ
３)加速度峰值连续 ６ 次达到或超过 ８ ｍ / ｓ２

时ꎬ判定转向架失稳ꎮ

３　 仿真计算结果分析

导致高速动车组蛇行失稳的因素有很多ꎬ包
括轮轨关系、悬挂元件的参数、结构、元件质量、天
气、线路等ꎬ虽然都能产生影响ꎬ但有些因素的影

响比较大、直观且规律性较强ꎬ有些因素的影响不

显著ꎬ因此本文选取了对高速动车组蛇行失稳影

响较大的等效锥度、一系定位节点刚度和抗蛇行

减振器阻尼等因素ꎬ研究分析这些因素对高速动

车组蛇行失稳频率的影响ꎮ 为了更真实地还原实

际路况ꎬ本模型采用实测的京沪高速铁路轨道激

扰谱ꎬ从而可以得到更准确的结果ꎮ

３.１　 等效锥度对蛇行失稳频率的影响

高速动车组在投入运行后ꎬ在车轮滚动圆的

附近会出现磨损ꎬ且随着里程的增加ꎬ车轮滚动圆

附近的磨损也会随之加剧ꎬ这会直接影响轮轨接

触的等效锥度ꎮ 随着磨损的加剧ꎬ等效锥度也会

随之增大ꎬ进而影响车辆运行稳定性ꎮ
本文选取了 ６ 组实测的踏面和与之匹配的钢

轨进行计算分析ꎬ等效锥度范围在 ０.２１０ ~ ０.３８７
之间ꎬ其轮轨接触关系如图 ５ 所示ꎮ
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图 ５　 轮轨接触关系

　 　 在 ６ 种工况下ꎬ两种模型的蛇行失稳速度均

超过了 ５００ ｋｍ / ｈꎬ２ 种模型的蛇行失稳频率如图 ６
所示ꎮ
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图 ６　 不同等效锥度下的蛇行失稳频率

从图 ６ 可以看出ꎬ随着等效锥度的增大ꎬ轴箱

内置型高速动车组和传统型高速动车组 ２ 种模型

的蛇行失稳频率也随之增大ꎮ 当等效锥度达到

０.３３(等效锥度工况 ４)以后ꎬ轴箱内置型高速动

车组模型的蛇行失稳频率达到了 １０ Ｈｚ 以上ꎬ传
统型高速动车组模型的蛇行失稳频率最大为

９.７ Ｈｚꎮ 当等效锥度较大时ꎬ蛇行失稳频率增速
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有所变缓ꎮ 等效锥度工况 ４ 时ꎬ轴箱内置型高速

动车组模型构架加速度幅值和频谱特性如图 ７—
图 ８ 所示ꎮ
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图 ７　 构架加速度幅值
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图 ８　 频谱特性

３.２　 一系定位刚度对蛇行失稳频率的影响

一系定位主要有 ８ 种方式ꎬ目前高速动车组

主要采用的是转臂式定位ꎮ 本文中传统型转向架

采用的一系定位方式便为转臂式定位ꎬ而轴箱内

置型转向架则采用的是拉杆式定位ꎮ
一系横向和纵向定位刚度计算工况均选取原

始刚度的 ５０％、７０％、９０％、１１０％、１３０％、１５０％ꎬ分
别为 ６ 个工况ꎬ计算分析一系横向和纵向定位刚

度对两种模型蛇行失稳频率的影响ꎮ 结果如

图 ９—图 １０ 所示ꎮ
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图 ９　 不同一系横向定位刚度下蛇行失稳频率
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图 １０　 不同一系纵向定位刚度下蛇行失稳频率

结合图 ９ 和图 １０ 可以看出ꎬ随着一系定位节

点刚度的增大ꎬ轴箱内置型高速动车组和传统型

高速动车组 ２ 种模型的蛇行失稳频率均随之降

低ꎮ 对于传统型高速动车组模型而言ꎬ一系横向

定位节点刚度变化对蛇行失稳频率的影响大于一

系纵向定位节点刚度对蛇行失稳频率的影响ꎮ 对

于轴箱内置型高速动车组模型而言ꎬ一系横向定

位节点刚度与一系纵向定位节点刚度变化对蛇行

失稳频率的影响相近ꎮ 当一系定位刚度较低时ꎬ
轴箱内置型高速动车组模型出现了 １０ Ｈｚ 以上的

蛇行失稳频率ꎮ

３.３　 抗蛇行减振器阻尼对蛇行失稳频率的影响

抗蛇行减振器是高速动车组系统中极其重要

的悬挂元件ꎬ其可以通过为转向架提供回转刚度

和阻尼来保证高速动车组的稳定性ꎮ
本文抗蛇行减振器阻尼计算工况选取原始阻

尼的 ５０％、７０％、９０％、１１０％、１３０％、１５０％ꎬ共计 ６
个工况ꎬ计算分析抗蛇行减振器阻尼的变化对两

种模型蛇行失稳频率的影响ꎬ结果如图 １１ 所示ꎮ
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图 １１　 不同抗蛇行减振器阻尼下蛇行失稳频率

从图 １１ 可以看出ꎬ随着抗蛇行减振器阻尼的

增大ꎬ轴箱内置型高速动车组和传统型高速动车

组 ２ 种模型蛇行失稳频率均随之升高ꎮ 抗蛇行减

振器阻尼的变化对传统型高速动车组的蛇行失稳
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频率影响较大ꎮ 当抗蛇行减振器阻尼低于原始阻

尼的 １１０％前ꎬ随着抗蛇行减振器阻尼的增大ꎬ传
统型高速动车组模型蛇行失稳频率快速增大ꎬ轴
箱内置型高速动车组模型蛇行失稳频率增速较

快ꎻ当抗蛇行减振器阻尼高于原始阻尼的 １１０％
后ꎬ随着抗蛇行减振器阻尼的增大ꎬ两种高速动车

组模型蛇行失稳频率均趋于稳定ꎮ 当抗蛇行减振

器阻尼较大时ꎬ轴箱内置型高速动车组模型出现

了 １０ Ｈｚ 以上的蛇行失稳频率ꎮ

４　 结语

本文以时速 ４００ ｋｍ 以上的某型高速动车组

作为分析对象ꎬ基于 Ｓｉｍｐａｃｋ 动力学软件建立传

统转向架和轴箱内置转向架 ２ 种高速动车组动力

学模型ꎬ对不同的等效锥度、一系定位节点刚度、
抗蛇行减振器阻尼下进行仿真计算ꎬ分析了其对

高速动车组蛇行失稳频率的影响规律ꎮ 对结果进

行分析ꎬ结论如下ꎮ
１)随着等效锥度的增大ꎬ轴箱内置型转向架

和传统型转向架 ２ 种高速动车组模型的蛇行失稳

频率也随之增大ꎬ当等效锥度较大时ꎬ蛇行失稳频

率增速有所变缓ꎮ
２)随着一系定位节点刚度的增大ꎬ２ 种高速

动车组模型的蛇行失稳频率均随之降低ꎮ 对于传

统型高速动车组而言ꎬ一系横向定位节点刚度变

化对高速动车组蛇行失稳频率的影响大于一系纵

向定位节点刚度ꎻ对于轴箱内置型高速动车组而

言ꎬ一系横向定位节点刚度和一系纵向定位节点

刚度变化对蛇行失稳的影响相近ꎮ
３)随着抗蛇行减振器阻尼的增大ꎬ２ 种高速

动车组模型蛇行失稳频率均随之升高ꎮ 当抗蛇行

减振器阻尼低于原始阻尼的 １１０％前ꎬ２ 种高速动

车组模型蛇行失稳频率增速较快ꎬ当抗蛇行减振

器阻尼高于原始阻尼的 １１０％后ꎬ２ 种高速动车组

模型蛇行失稳频率均趋于稳定ꎮ

４)等效锥度、一系定位节点刚度、抗蛇行减振

器阻尼对 ２ 种高速动车组模型蛇行失稳频率的影

响规律相同ꎬ从而可以证明该规律的可靠性ꎮ
５)时速 ４００ ｋｍ 以上的轴箱内置型高速动车

组模型出现了 １０~１１ Ｈｚ 的高频蛇行ꎬ为了能覆盖

１０~１１ Ｈｚ 的高频蛇行失稳ꎬ使得评判结果更加准

确ꎬ建议将 ＧＢ / Ｔ ５５９９—２０１９«机车车辆动力学性

能评定及试验鉴定规范»中高速动车组蛇行失稳

评判时的滤波频率修改为 ０.５~１１ Ｈｚꎮ
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