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吊挂刚度对车体和设备模态的影响
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摘 要：模态是车辆的一项重要特性，包括车体模态和吊挂设备模态，各阶模态频率随着各种因素的变化而有所不

同。为考虑车体弹性模态，将车体等效为欧拉伯努利梁。在某型高速列车有限元模型基础上，基于ANSYS 仿真软件，

分别改变吊挂纵向，横向，垂向刚度，研究车体弹性模态和吊挂设备刚体模态频率及振型MAC的变化，给出模态频率

和振型的变化规律，为模态试验和工程计算提供参考依据。
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AbstractAbstract :Body modals and hanging equipment modals are important characteristics of the vehicles. Their modal

frequencies vary with the change of various factors. To obtain the elastic modals, the vehicle’s body is equivalent to an Euler

Bernoulli beam. Based on the finite element model of a certain type of high speed train and ANSYS software, the variations

of the elastic modals of the vehicle’s body, and the frequency and MAC of the modals of the hangers are studied under

different axial, horizontal and vertical stiffness of the hangers. This work provides the basis for modal test and engineering

calculation of vehicles.
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模态是结构的固有特性，其振型表示了在某一

频率下结构各点的相对位移关系。模态频率是车辆

研究的重要参数，我国《200 km/h及以上速度级铁道

车辆强度设计及实验鉴定暂行规定》要求整备车体1

阶弯曲自振频率应不低于 10 Hz [1]；因此，要对车辆

进行试验的基础上进行建模和仿真计算。

11 理论依据

11..11 模态计算

车体与地面由四个刚度相等的弹簧连接，吊挂

收稿日期：2013-10-18

作者简介：高荣荣（1989- ），女，山西绛县人，硕士研究生，主

要研究方向：高速列车振动研究。

通信作者：张立民，男，研究员。

E-mail: zhang-lm01@163.com

与车体之间用四个刚度和阻尼连接。简化模型平面

图如图1所示。

车体是一个连续体，可等效为欧拉伯努利梁车

体。车体振动的偏微分方程为 [2]

EI
∂4 z( )x, t

∂x4 + μI ∂
5 z( )x, t
∂t∂x4 + ρA∂

4 z( )x, t
∂x2 =

∑
j = 1

4
fsj δ( )x - xsj +∑

i = 1

4
fei δ( )x - xei

（1）

式中 z( )x, t z(x, t)为车体在 x坐标位移处 t时刻的位

移；μ 为车体内滞阻尼系数；fsj 为车体与地面之间

连接弹簧的第 j 支撑点的作用力，xsj 为其第 j 支撑

位置坐标；fei 为车下设备的第 i悬挂点的作用力；δ

为狄拉克函数；xei 为车下设备第 i悬挂点位置坐标。

可离散化为 N 个自由度，列出车体在物理坐标

系统中的运动方程
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图 1 简化模型图

[M]{ }ẍ + [ ]C { }ẋ + [ ]K { }x ={ }f （2）

其中 [ ]M 、[ ]C 、[ ]K 分别是系统的质量矩阵、阻尼矩

阵，刚度矩阵；{ }x 、{ }ẋ 、{ }ẍ 分别为系统各质点的位

移矩阵、速度矩阵、加速度矩阵；{ }f 为施加外力。

系统各阶特征向量之间是关于质量阵和刚度阵

正交 [2]，因此可将物理坐标转换为模态坐标。令

{ }x =∑
r = 1

N

qr{ }ϕr （3）

其中 φr 为系统的各阶特征向量，qr 为转换后的新坐

标列阵。

将式（2）带入式（1）求得模态坐标下系统的运动

微分方程为

mrq̈r + cr q̇r + krqr ={ }ϕr

T{ }f ( )t （4）

其中 mr ，cr ，kr 分别为模态质量、模态阻尼、模态刚

度。令 { }f ={ }F e
jωt
，qr =Qre

jωt
，带入式（3）得

( )-ω2mr + jωcr + kr Qre
jωt ={ }ϕr

T{ }F e
jωt

Qr = { }ϕr

T{ }F
-ω2mr + jωcr + kr （5）

Qr 相当于一个质量、刚度和阻尼分别为 mr 、

cr 、kr 的单自由度系统在模态力 Pr ={ }ϕr

T{ }F 作用

下的响应。

令 { }x ={ }X e
jωt
，由式（3）、式（5）和 qr =Qre

jωt
可

得

{ }X = æ
è

ç
ç

ö

ø

÷
÷∑

r = 1

N { }ϕr { }ϕr

T

-ωrmr + jωcr + kr { }F （6）

{ }X 为系统响应。

车下设备的运动方程为 [8]
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式中 zc 、θc 分别为设备沉浮位移与侧滚活摇头位

移；Ic 为设备侧滚或摇头惯量。

11..22 MAC计算

模态判定准则可以比较不同组的估计振型，研

究其模态的正确性。两个模态振型向量 { }ϕ
r
和 { }ϕ

s

之间的模态判定准则定义为

MAC=
|
|

|
|{ }ϕ *

r

T{ }ϕ
s

2

( ){ }ϕ *
r

T{ }ϕ
r ( ){ }ϕ *

s

T{ }ϕ
s

（8）

如果 { }ϕ
r
和 { }ϕ

s
是同一个物理模型，模态判定

准则MAC应当接近于1。

计算车体振型MAC时，将车体离散为7个均匀

截面，每个截面上四个点，计算吊挂MAC时，将吊挂

的框架均匀离散化为20个点。

22 模型说明及计算方法

采用某型高速列车整备车体体的有限元模型，

车体车下吊挂主要为变压器（模态计算时为非工作

状态），车体长 24.5 m，宽 2.90 m，高 2.45 m，悬挂点

的坐标分别为（11.13，0.18，2.54），（12.15，0.18，

2.54），（11.13，0.18，0.23），（12.15，0.18，0.23）。假设

吊挂连接原始的纵向、横向、垂向刚度和阻尼如表1

所示：

表 1 各向刚度和阻尼值

特性

刚度/（kN/m）

阻尼/（kN· m/s）

纵向

13 000

260

横向

400

0.86

垂向

1 819

3.638

分别单独改变三向刚度，并用ANSYS软件仿真

计算，研究吊挂连接刚度对车体弹性模态和吊挂刚

体模态的影响。

ANSYS中模态分析的方法有六种，本文主要采

用分块兰索斯法，该方法采用适用于大型模型和包

含形状较差的实体和壳单元的模型，可提取40阶以

上模态，求解速度快，精度高，收敛性好。

33 计算结果分析

在不同吊挂刚度下，研究车体和吊挂设备模

态。车体的弹性模态主要有1阶垂弯、1阶扭转、1阶

菱形和1阶横弯，吊挂的刚体模态主要有1阶沉浮、1

阶侧滚和1阶摇头，故为研究对象。

33..11 吊挂刚度对模态频率的影响

33..11..11 吊挂纵向刚度对模态频率的影响

吊挂不同纵向刚度下车体弹性模态和吊挂刚体

模态频率及变化规律如图2所示

6
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图 2 车体和吊挂模态频率随纵向刚度的变化趋势

纵向刚度在一定范围内增加，1阶的车体垂弯、

菱形、横弯频率和吊挂的沉浮、侧滚频率几乎不变，

变化程度均小于0.1 Hz；车体的1阶扭转频率随着吊

挂纵向刚度的增加先增大，后突然减小（由23.41 Hz

减为 21.79 Hz），吊挂的 1阶摇头频率随着吊挂纵向

刚度的增加而增大。

33..11..22 吊挂横向刚度对模态频率的影响

吊挂不同横向刚度下车体弹性模态和吊挂刚体

模态频率及变化规律如图3所示

图 3 车体和吊挂模态频率随横向刚度变化趋势

吊挂横向刚度一定范围内增加，车体 1阶的垂

弯、扭转、菱形和吊挂的沉浮、侧滚、摇头频率几乎不

变，变化程度均小于0.1 Hz。车体的1阶横弯频率发

生微小变化，变化程度小于1 Hz。

33..11..33 吊挂垂向刚度对模态频率的影响

吊挂不同垂向刚度下车体弹性模态和吊挂刚体

模态频率如图4所示

图 4 车体和吊挂模态频率随垂向刚度变化趋势

吊挂垂向刚度一定范围内的加大后增加车体 1

阶的垂弯与吊挂的沉浮频率也隨之明显增大；车体

的一阶扭转、横弯频率和吊挂的摇头频率几乎不变，

变化程度均小于 0.1 Hz；车体的 1阶菱形频率先增

大，后突然减小（由22.05 Hz减为16.58 Hz），吊挂的

1阶侧滚频率先增大，又突然减小（由 25.95 Hz减为

17.57 Hz）。

33..22 吊挂刚度对振型的影响

吊挂纵向刚度一定范围内变化时，车体扭转和

吊挂摇头频率变化较大；吊挂垂向刚度一定范围内

变化时，车体菱形和吊挂侧滚频率变化较大。故其

振型为主要研究对象。

33..22..11 吊挂纵向刚度对车体和吊挂振型影响

车体 1阶扭转频率趋势和吊挂 1阶摇头频率趋

势出现交叉，即在纵向刚度增大到某一值后，二者频

率发生了交换。假设二者频率趋势未交叉，称此变

化趋势为原始趋势，原始趋势下的1阶扭转和1阶摇

头振型为原始扭转和原始摇头，以原始刚度下车体

扭转振型为参考对象，对原始扭转和原始摇头频率

下的车体振型做MAC计算，得到结果如图5所示

图 5 原始频率下车体振型MAC随纵向刚度变化趋势

原始摇头频率下车体振型的MAC几乎都等于

1；原始扭转频率下车体振型MAC值在纵向刚度大

于15 000 kN/m时变小，明显小于1，即此时车体1阶

扭转频率为原始摇头频率。在MAC值相同时，考虑

振型的最大位移。纵向刚度小于15 000 kN/m时，计

算二者频率下车体位移的最大值，结果如图6所示。

图 6 原始频率下车体振型最大位移随纵向刚度变化趋势

随着纵向刚度增大，原始扭转频率下车体振型

的最大位移减小，原始摇头频率下车体振型最大位

吊挂刚度对车体和设备模态的影响 7
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移增大，二者在刚度值介于 14 400 kN/m～14 600

kN/m时交叉。综合考虑车体振型MAC值和最大位

移，纵向刚度值小于等于 14 400 kN/m时，车体 1阶

扭转频率为原始扭转频率，纵向刚度值大于 14 400

kN/m时，车体阶扭转频率为原始摇头频率。

同理，以原始刚度下吊挂的 1阶摇头振型为参

考，将吊挂离散化后计算其振型MAC和最大位移，

结果如图7和图8所示。

图 7 原始频率下吊挂振型MAC值随纵向刚度变化趋势

图 8 原始频率下吊挂振型最大位移值随纵向刚度变化趋势

综合考虑吊挂振型的MAC值和最大位移，纵向

刚度值小于等于14 400 kN/m时，吊挂1阶摇头频率

为原始摇头频率，纵向刚度值大于 14 400 kN/m时，

吊挂1阶摇头频率为原始扭转频率。

综上所述，在纵向刚度介于 14 400 kN/m～

14 600 kN/m时，车体的 1阶扭转频率和吊挂的 1阶

摇头频率发生了交换，变化趋势发生了交叉，即证

明了图2模态频率变化趋势的正确性。

33..22..22 吊挂垂向刚度对车体和吊挂设备振型影响

由车体 1阶菱形和吊挂 1阶侧滚的频率变化趋

势可知，二者频率在某一刚度值时发生了交换。假

设二者频率趋势未交叉，称此变化趋势为原始趋势，

原始趋势下的 1阶菱形和 1阶侧滚振型为原始菱形

和原始侧滚，以原始刚度下车体菱形振型为参考对

象，对原始菱形和原始侧滚频率下的车体振型做

MAC计算，结果如图9所示。

可明显得到，随着垂向刚度的增加，原始菱形频

率下车体振型MAC值逐渐减小，原始侧滚频率下车

体振型MAC值逐渐增加，垂向刚度介于 6 819 kN/

m～7 819 kN/m时二者交叉，即垂向刚度小于等于

6 819 kN/m时，车体1阶菱形频率为原始菱形频率，

图 9 原始频率下车体振型MAC值随垂向刚度变化趋势

垂向刚度大于 6 819 kN/m时，车体 1阶菱形频率为

原始侧滚频率。

同理，以原始刚度下吊挂侧滚振型为参考对象，

对原始菱形和原始侧滚频率下吊挂振型做MAC计

算，结果如图10所示。

图 10 原始频率下吊挂振型MAC值随垂向刚度变化趋势

随着垂向刚度的变化，原始频率下吊挂振型的

MAC值几乎没有变化，都约等于 1，无法区分振型，

因此考虑吊挂振型的最大位移，如图11所示。

图 11 原始频率下吊挂振型最大位移随垂向刚度变化趋势

随着垂向刚度的增大，原始侧滚频率下吊挂振

型最大位移逐渐减小，原始菱形频率下吊挂振型最

大位移先增大后减小。刚度介于 6 819 kN/m～

7 819 kN/m时二者出现交叉，并且当垂向刚度大于

等于 14 819 kN/m时，二者差别很小。因此，垂向刚

度小于等于 6 819 kN/m时，吊挂 1阶侧滚频率为原

始侧滚频率，大于 6 819 kN/m 而小于 14 819 kN/m

时，吊挂1阶侧滚频率为原始菱形频率，大于等于14

819 kN/m时为原始侧滚频率。

由此可得，垂向刚度介于 6 819 kN/m～7 819

kN/m时，车体1阶菱形频率和吊挂一阶侧滚频率发

生交换，变化趋势出现交叉，并且当垂向刚度大于等

于14 819 kN/m时，吊挂侧滚频率又回归于原始侧滚

8



第4期

频率，和车体1阶菱形频率融为一体。由此可知图8

模态频率变化趋势的正确性。

44 结 语

（1）通过改变吊挂三个方向刚度，对车体和吊

挂的模态计算，得到了车体弹性模态和吊挂刚体模

态的变化规律，为工程计算及实验提供了理论参考；

（2）车体的 1阶垂弯，1阶菱形频率和变压器的

1阶沉浮，1阶侧滚频率主要承受吊挂垂向刚度的影

响；车体的 1阶横弯频率主要承受吊挂横向刚度的

影响；车体的1阶扭转频率和吊挂的1阶摇头频率主

要承受吊挂纵向刚度的影响；

（3）当吊挂垂向刚度达到一定值时，车体的1阶

菱形频率和吊挂的1阶侧滚模态融为一体。
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表 2 连接部件上方外地板与车内地板振动相干功率谱能量（380 Hz～420 Hz）

外地板位置相干功率谱能量/ dB

不切电机

切电机

差值

横向减振器上方

- 10.5

- 14.7

4.2

二系上方

- 11.6

- 17.2

5.6

牵引拉杆上方

- 12.8

- 16.1

3.3

抗侧滚扭杆上方

- 14.3

- 16.8

2.5

车内噪声显著频段，显著频率的激励源和振动传递

路径。为低地板车减振降噪设计和振动噪声控制提

供依据。主要结论如下：

（1）车内噪声能量集中在 400 Hz～1 250 Hz 1/

3倍频程，其中400 Hz中心频率能量最大；

（2）动车客室中央噪声比拖车高3.7 dB，尤其是

400 Hz中心频率处，动车车内噪声高于拖车车内噪

声6.8 dB，有必要对动车车内噪声进行治理和控制；

（3）动车车内噪声400 Hz中心频率峰值主要来

自电机激励。电机切除后，车体内地板振动在 400

Hz附近峰值降低约5 dB。电机、齿轮箱振动峰值分

别降低了 10 dB和 5 dB。因此，从源头上降低车内

400 Hz处振动噪声，需要对电机在这一频率的振动

噪声进行治理和控制；

（4）400 Hz附近峰值频段（380 Hz～420 Hz）主

要传递部件是横向减振器和二系。因此需优先控制

这两个关键部件的结构传声。
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