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车辆-设备耦合系统动态作用力传递特性分析

张富兵，邬平波，贺小龙

（西南交通大学 牵引动力国家重点实验室，成都 610031 ）

摘 要：为了研究多设备悬挂系统与车体间的力传递特性，建立车辆-设备刚柔耦合模型，推导车体、设备的加速度

频域响应函数表达式，分别获得车体与单、双层悬挂系统力传递率积分和表达式。研究系统悬挂频率、悬挂位置、双层

悬挂系统质量比对传递率的影响。计算结果表明：与双层悬挂系统相比，单层悬挂系统与车体之间传递率较大且受车

辆速度影响明显。单层系统在悬挂频率为7 Hz至10.5 Hz时传递率较高；而在双层系统中，增加框架悬挂频率，框架与

车体传递率增加；增加设备2悬挂频率，传递率下降。单层悬挂系统远离车体中部时，能避免出现设备与车辆传递率较

大现象，当设备1的纵向悬挂位置小于6.5 m时，能获得较好传递特性，而悬挂位置对双层悬挂系统传递率影响较小。

双层隔振系统质量比对框架-设备2传递率影响不大，对框架-车体传递率影响显著，传递率随着质量比增加逐渐减小。

双层隔振系统中，框架质量越大，车体-框架传递率越小，传递到框架上的力就越小。
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Analysis of Dynamic Force Transfer Characteristics of
Vehicle-equipment Coupling Systems

ZHANG Fubing , WU Pingbo , HE Xiaolong

( State Key Laboratory of Traction Power, Southwest Jiaotong University,

Chengdu 610031, China )

Abstract : Model of the vehicle-equipment coupling system was established to study the dynamic force transfer

characteristics of the system. The acceleration frequency response function was formulated. The transfer rate integral sums

between the car body and the single layer suspension system and between the car body and the double layer suspension

system were calculated respectively. The influence of frequencies, position, and mass ratio of the suspension systems on the

transfer characteristics was analyzed. The results show that the single layer suspension system has bigger transfer rate and is

influenced more easily by speeds than the double layer suspension system. The transfer rate of the single layer system is high

when the suspension frequency is within 7 Hz-10.5 Hz. While for the double layer suspension system, increasing of the

frequency of the suspension frame will lead to the increase of the transfer rate between the frame and the car body.

Increasing the suspension frequency of equipment 2 will decrease the transfer rate. In order to avoid occurring high transfer

rate, the single later hanging system should be suspended far away from the middle of the vehicle. When the longitudinal

suspending position of equipment 1 is less than 6.5 m, the single layer system has good transfer characteristics. But the

suspension location has only a small influence on the transfer rate for the double layer suspension system. The mass ratio of

the double layer hanging system has a large effect on the transfer rate from the frame to the car body. And the bigger frame

mass will lead to the smaller force transfer rate.

Keywords : vibration and wave; multiple equipment suspension system; vehicle-equipment coupling system; transfer

rate integral sum; suspending parameter; vehicle system dynamics
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随着EMU模式在高速动车组制造业中的普及，

越来越多设备悬挂在车体底架下，这些设备在一定

程度上影响了车辆的乘坐舒适性[1–2]。目前众多学者

就车下设备对车辆动力学性能的影响关系做了深入

研究，比如同济大学的宫岛、周劲松等人建立了较为

简单的车辆-设备耦合模型，分析了设备悬挂参数对

车 辆 垂 向 振 动 特 性 的 影 响[3–4]；MADALINA

DUMITRIU以悬挂单设备的车辆-设备耦合系统为
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研究对象，分析了设备对车辆垂向振动的影响[5–6]；石

怀龙基于SIMPACK和车辆滚振实验研究了车下设

备对车辆振动特性的影响[7]。但是对于车辆悬挂多

个系统（单层设备悬挂系统、双层设备悬挂系统）时

车体与车下设备之间的动态力传递特性却少有人研

究。为了研究车辆与多悬挂设备间的动态力传递特

性，本文以带有单级、两级设备的高速动车为研究对

象，建立了车体-设备的27自由度的刚柔耦合数学模

型，推导了车体、设备的加速度频域响应函数表达

式，分别获得了车体与单、双层悬挂系统力传递率积

分和表达式。研究了系统悬挂频率、悬挂位置、双层

悬挂系统质量比对传递率的影响。本文的研究结果

可以为多车下设备的悬挂参数设计提供指导。

1 车辆-设备耦合动力学模型

车辆-设备系统垂向动力学模型如图 1所示[8]，

模型一共包含 17个自由度，包括 16个刚性体（两个

构架、4个轮对、1个单层设备悬挂系统、1个双层设

备悬挂系统、4段钢轨）和1个弹性车体。车辆的1、2

系悬挂通过Kelvin-Voigt系统实现。

图1中将车体考虑成具有均匀分布质量的欧拉-

伯努利梁，并考虑车体的 1阶垂向弯曲模态。梁的

长度为 L，ρ = Mc L为车体单位长度的质量，μ为车

体结构阻尼系数，EI为车体的抗弯刚度。模型中考

虑了车体的沉浮运动 Zc(t)、点头运动 θc(t)、1阶垂向

弯曲运动 X2(x)、构架的沉浮运动 Zb(t)、点头运动 θb

(t)、纵移运动Xbi（i=1,2）、设备的沉浮运动Zei、点头运

动θei（i=1,2,3）、轮对的沉浮运动Z0i、纵移运动X0i（i=

1,2,3,4）、钢轨的垂向运动ηi（i=1,2,3,4）。其中车体

的位移w(x,t)为车体的刚体振动与弹性弯曲振动的

叠加[9–10]，表达式为

w( )x,t = zc( )t + ( )x - 2 L θC( )t + X2( )x T2( )t (1)

其中：

X2( )x = sin βnx + sinh βnx - sin βnL - sinh βnL
cos βnL - cosh βnL

( )cos βnx + cosh βnx
文中假设车轮与轨道完全接触，轨道垂向不平

顺也能通过1、2系传递到车体。

计算模型中，轨道激扰采用德国垂向不平顺轨

道谱。

2 车辆-设备运动方程

图1中，车体的振动方程为[11]

EI
∂4w( )x,t

∂x4 + μI
∂5w( )x,t

∂t∂x4 + ρ
∂2w( )x,t

∂t2 =

∑
i = 1

2
Fzci δ( )x - li +∑

i = 1

2
Fzei δ( )x - lei -∑

i = 1

2
( )Mi - hcFxi

d δ( )x - li
d x
(2)

其中：δ(x)为狄克拉函数，li为 2系悬挂位置，lei为设

备悬挂位置。

构架的沉浮运动方程为[12]

Mbz″bi = ∑
j = 2i - 1

2i
Fzbj - Fzci，i=1,2 (3)

构架的点头运动方程为（i=1,2）

Jbθ″bi = ab∑
j = 2i - 1

2i
( )-1

j + 1
Fzbj - hb1 ∑

j = 2i - 1

2i
Fxbj -Mi - hb2Fxi (4)

其中：

Fzbj,( )j + 1 = -2czb( )z′bi ± abθ′bi - z′0j,( j + 1 ) - 2kzb( )zbi ± abθbi - z0j,( j + 1 )

设备1沉浮运动方程为

Me1z″e1 =∑
i = 3

4 2cze1( )∂w( )lei , t
∂t - ( )z′e1 ± ae1θ′e1 +

∑
i = 3

4 2kze1( )w( )lei , t - ( )ze1 ± ae1θe1

(5)

框架的沉浮运动方程为

图 1 车辆设备-耦合系统模型
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Me2 z″e2 =∑
i = 1

2 2cze2( )∂w( )lei , t
∂t - ( )z′e2 ± ae2θ′e2 +

∑
i = 1

2 2kze2( )w( )lei , t - ( )ze2 ± ae2θe2 +

2cze3( )2z′e3 - ( )2z′e2 ± ae3θ′e3 - 2kze3( )2ze3 - ( )2ze2 ± ae3θe3
(6)

设备2的沉浮运动方程为

Me3 z″e3 = 2cze3( )z′e3 - z′e2 + ae3θ′e3 - ae2θ′e2 +

2kze3( )ze3 - ze2 + ae3θe3 - ae2θe2

(7)

设备1的点头运动方程

Je1θ″e1 =∑
i = 3

4 2aei∙cze1( )∂w( )lei , t
∂t - ( )z′e1 ± ae1θ′e1 +

∑
i = 3

4 2kze1∙aei( )w( )lei , t - ( )ze1 ± ae1θe1

(8)

框架的点头运动方程为

Je2θ″e2 =∑
i = 1

2 2cze2∙aei( )∂w( )lei , t
∂t - ( )z′e2 ± ae2θ′e2 +

∑
i = 1

2 2kze2∙aei( )w( )lei , t - ( )ze2 ± ae2θe2 -

2cze3ae2( )z′e3 - z′e2 + ae3θ′e3 - ae2θ′e2 -

2kze3ae2( )ze3 - ze2 + ae3θe3 - ae2θe2

(9)

设备2点头运动方程为

Je3θ″e3 = 2cze3ae3( )z′e3 - z′e2 + ae3θ′e3 - ae2θ′e2 +

2kze3ae3( )ze3 - ze2 + ae3θe3 - ae2θe2

(10)

轮对的沉浮运动方程为

M0 z″0j,( )j + 1 = 2ΔQj,( )j + 1 -Fzbj,( )j + 1 (11)

其中 ：ΔQj,( )j + 1 = -kH[ ]z0j,( )j + 1 - zsj,( )j + 1 - ηj,( )j + 1 j=2i-1，

i=1，2；kH为轮轨接触刚度，ηj,(j+1)为轨道高低不平顺值。

轨道的垂向运动方程为

Msz″sj,( )j + 1 =Fzsj,( )j + 1 - 2ΔQj,( )j + 1 (12)

3 设备-车体作用力传递率计算方法

车辆在运行过程中，车体与设备之间总会存在

动态作用力和力矩，进而引发车体与设备的振动。

而车辆与设备之间的作用力（矩）传递率直接反映了

车辆与设备振动传递特性，如图2所示。

图 2 设备-车体振动机理

设备与车体之间的作用力和力矩会使得设备产

生沉浮和点头运动，同时会使得车辆与设备连接位

置产生局部振动[14]。

定义设备与车体力传递率时，令轮轨的激励力

和力矩分别为Fz、Mz。引起设备产生沉浮运动的力

为 Fe = Fz∙He1 ，引 起 设 备 产 生 点 头 的 力 矩 为

Me =Mz∙He2，其中He1为设备沉浮频域响应函数，He2

为设备点头频率响应函数。同理，在轮轨激励Fz、Mz

作用下，车体在设备连接处的响应力和力矩分别为

Fc =Fz∙Hc1、Mc =Mz∙Hc1；其中Hc1为轮轨激励下车辆

在设备连接处的频率响应函数。

令Feix、Feiy、Feiz分别为设备第 i个悬挂点在 x、y、z

3个方向的响应力；Meix、Meiy、Meiz分别为设备第 i个悬

挂点在 x、y、z 3 个方向的响应力矩。同理，令 Fcix、

Fciy、Fciz分别为车体第 i个悬挂点在x、y、z 3个方向的

响应力；Mcix、Mciy、Mciz分别为车体第 i个悬挂点在 x、

y、z 3个方向的响应力矩。

由此可定义车辆和设备力和力矩传递率函数

如下

TixM =Mixe /Mixc,TiyM =Miye /Miyc

TizM =Mize /Mizc，TixF = Fixe /Fixc
TiyF = Fiye /Fiyc，TizF = Fize /Fizc (13)

令车体与设备之间力矩传递率函数在（f1、f2）频

段内积分为

Aix = ∫f1f2TixM，Aiy = ∫f1f2TiyM，Aiz = ∫f1f2TizM (14)

其中：f1、f2分别为车体、设备激励频率上、下限。同

理车体与设备力的传递率函数在（ f1，f2）频段内积

分为

Bix = ∫f1f2TixF，Biy = ∫f1f2TiyF，Biz = ∫f1f2TizF (15)

定义广义力函数积分和为

JM =∑
i = 1

n

( )aix Aix + aiy Aiy + aiz Aiz

JF =∑
i = 1

n

( )bixBix + biyBiy + bizBiz (16)

上式中：aix、aiy、aiz、bix、biy、biz为加权系数，通常取 0或

者1，若计算中只考虑垂向，那么纵向和横向的加权

系数取0。

广义力传递率函数在指定频段范围内的积分等

于函数曲线下部所包围的面积，如图 3所示。将该

数值除以频段的宽度即代表了该频段范围内的平均

广义力（矩）传递率，积分值越小，平均广义力传递率

越小，对应的车体与设备之间的悬置元件隔振性能

越好。

在实际悬挂参数设计时，往往是寻求同等重

要的力JF和力矩JM越小越好，为了将JF和JM转化成

数量级相同的函数，定义

J =
1
f2 - f1

JM +
λ
f2 - f1

JF (17)
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图 3 传递率函数积分示意图

其中λ为加权系数，如果 JM和 JF本身具有相同的量

级，λ可取1。

4 动态作用力传递率计算分析

车辆悬挂多个设备后，车辆的模态阶数会发生

改变，比如车辆的垂向弯曲模态阶数会增加，同时车

辆与设备之间的相互作用力也会变得很复杂。对此

计算了在 10 km/h～300 km/h条件下车辆与设备力

传递率，其中设备 1为单层悬挂系统，框架和设备 2

构成双层悬挂系统，其悬挂频率分别为 6.5 Hz、4.7

Hz和5.4 Hz。单层、双层系统均悬挂于车体中部，因

为悬挂空间的限制，设备的悬挂位置变化范围和计

算结果分别如图4、图5所示。

由图5可知，单层悬挂系统中设备1与车体传递

图 4 设备悬挂位置范围

图 5 传递率积分和变化趋势

率随着速度变化波动较大，而双层悬挂系统中框架

与车体、框架与设备2传递率随速度变化并不明显。

为了证实双层悬挂系统传递率受速度影响不明显，

在之前计算基础上，将框架和设备 2的悬挂频率变

为 6.0 Hz和 6.5 Hz，此时框架和设备 2悬挂位置 le1=

17.75 m，计算结果如图6所示。

由图可知，无论是改变框架和设备 2的悬挂频

率和位置，传递率结果与图 5 结果一致：框架与车

辆、框架与设备2传递率受速度影响并不明显，后续

在研究双层悬挂系统时可以不考虑速度这一影响

因素。

因为单层悬挂系统受速度影响较大，所以后续

研究中将考虑速度因素。接下来研究设备1的悬挂

参数对设备1与车体平均力传递率的影响关系。基

于隔振理论，车体模态频率与设备悬挂频率的比值

图6双层悬挂系统传递率

应大于 2，而如果由于其他原因只能将该频率比值

设计在小于 2的区域，应使其低于0.4，以此来确定

设备悬挂频率。本文所研究的车辆1阶垂向弯曲模

态频率为10.2 Hz，车体的刚体模态频率均在2 Hz以

下，由计算式 feq < fv1/ 2，feq ≫ fv2 /0.4（式中 fv1为整备

状态车体 1阶垂向弯曲模态频率，fv2为车体刚体振

动频率，一般选为2 Hz）可得设备的悬挂频率最好设

置在 5.0 Hz～7.2 Hz。同时为了研究当设备悬挂频

率与车体垂向弯曲频率重合时传递率的变化规律，

文中将设备的悬挂频率放宽至5.0 Hz～12 Hz。

由图 7、图 8可知，当设备 1悬挂频率变化时，平

均传递率随速度变化波动仍然明显。当车辆运行速

度选定为 10 km/h～120 km/h、230 km/h～300 km/h

时并在特定的悬挂频率下，可以避免设备 1与车体

车辆-设备耦合系统动态作用力传递特性分析 137
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图 7 设备1传递率

图 8 设备1悬挂频率对传递率影响等高线图

的平均传递率出现较大的现象，显然这与车辆在实

际中的运行速度不符合。

对比图 7、图 8发现当设备 1悬挂频率选定为 7

Hz～10.5 Hz时，设备与车体的平均传递率较大，当

避开该频段范围时，设备 1与车体能获得较好的传

递特性。因此，建议单层悬挂系统悬挂频率选定为

5 Hz～7 Hz、10.5 Hz～12 Hz。

接下来研究单层悬挂系统的悬挂位置对平均传

递率的影响。同样考虑车辆速度的影响因素，将设

备 1的悬挂频率选定为 6 Hz。设备 1连接位置 le3变

化范围为 5.25 m～9.15 m，计算结果如图 9、图 10

所示。

由图可知，速度对设备传递率影响依旧存在，比

如 160 km/h、170 km/h条件下，无论设备 1悬挂在哪

个位置，传递率都较大，尤其是当 le3大于7.33 m时传

递率明显增加。综合分析可知，当单层悬挂系统远

离车体中部时，能避免设备与车辆平均传递率出现

较大现象，当 le3小于6.5 m时，能获得较好传递特性。

上述研究发现，双层悬挂系统传递率受速度影

响不大，所以在分析二者传递率时将不考虑速度因

素的影响。研究悬挂频率和位置对传递率影响时，

将设备 2 和框架的频率悬挂范围选定为 5 Hz～12

Hz，悬挂位置 le1范围选定为14.75 m～20.75 m，计算

结果如图11、图12所示。

图 9 设备1悬挂位置对平均传递率的影响

图 10 设备1悬挂位置对传递率影响等高线图

图 11 框架系统悬挂频率对传递率影响

图 12 框架系统悬挂位置对传递率影响

由图可知，与单层悬挂系统相比，双层悬挂系统
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对振动具有更好的衰减特性。振动在从车体传递到

框架，再传递到设备 2的过程中，传递率逐渐减小。

无论悬挂频率和悬挂位置如何变化，对框架到设备2

的传递率影响都很小，但是对车体到框架传递率影

响较大：增加框架悬挂频率，传递率逐渐增加；增加

设备2悬挂频率，传递率逐渐减小。

设备2采用的双层悬挂系统能获得较好的传递

特性，除了悬挂频率和悬挂位置因素外，双层系统的

质量比也是需要考虑的因素。双层系统质量比定义

为 u=m0/me；其中，me为设备 2质量，m0为框架质量。

研究双层系统质量比影响时，框架和设备 2悬挂频

率分别选定 5.5 Hz、7 Hz，质量比研究范围选定为

0.01～10。计算结果如图13所示。

图 13 质量比对双层隔振系统的传递率影响

由图可知，双层悬挂系统质量比对框架-设备 2

传递率影响不大，但是对框架-车体传递率影响明

显，且随着质量比增加，传递率逐渐减小。双层系统

中，框架质量越大，车体-框架传递率越小，传递到框

架上的力就越小。但是在实际车下设备悬挂设计

中，框架与设备的质量比一般选择为 0.1～0.5，这也

决定了框架与车体的平均力传递率会维持在一定

水平。

5 结 语

本文建立了多设备的车辆-设备耦合数学模型，

推导了车体、设备的频率响应函数表达式和车体与

设备的平均传递率计算式，结论如下：

(1) 与采用双层悬挂系统相比，设备采用单层悬

挂系统时车辆的平均传递率受速度的影响较大，而

且双层悬挂系统传递率也比采用单层系统时小；

(2) 选取设备的悬挂频率为 5 Hz～12 Hz，研究

了设备的悬挂频率对平均传递率的影响。计算结果

表明单层悬挂系统传递率随悬挂频率变化明显，且

在7 Hz～10.5 Hz时传递率较大，设备悬挂设计时应

该避免该频段。而双层系统中，和设备与框架传递

率相比，框架与车体传递率随悬挂频率变化明显：增

加框架悬挂频率，传递率上升；增加设备 2 悬挂频

率，传递率下降；

(3) 根据设备悬挂空间的限制，分别确定了单层

悬挂系统和双层悬挂系统悬挂位置范围，研究了设

备悬挂位置对传递率的影响。结果表明：当单层悬

挂系统远离车体中部时，能避免设备与车辆平均传

递率出现较大的现象，当 le3小于 6.5 m时，能获得较

好传递特性；而悬挂位置对双层悬挂系统传递率影

响较小；

(4) 最后针对双层悬挂系统，研究了质量比对传

递率的影响。研究发现双层隔振系统质量比对框

架-设备2传递率影响不大，但对框架-车体传递率影

响明显，且随着质量比增加，传递率逐渐减小。双层

隔振系统中，框架质量越大，车体-框架传递率越小，

传递到框架上的力就越小；

(5) 研究结果表明，对于质量较小（小于1 t）的车

下设备，建议采用双层悬挂方式；对于质量大于 1 t

的车下设备，采用单层悬挂能获得较好的车辆系统

振动特性。双层隔振的优点是隔振效果好，对设备

保护比较好。但是设计较为复杂，尤其是参数的选

取，一直是比较大的难点。这些问题是以后研究的

方向。
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