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摘要 为了提高车辆动力学计算机仿真精度，研究抗蛇行减振器力学模型及其对车辆动力学性能的影响，基于可压

缩流体的压力⁃流量特性建立了我国某高速动车组抗蛇行减振器非线性力学模型，并对其进行了试验和动力学仿真

分析。结果表明：相比传统分段线性模型，抗蛇行减振器非线性力学模型能够同时体现黏性阻尼力和油液被压缩而

产生的回复力，仿真计算结果与试验结果吻合良好；基于抗蛇行减振器非线性力学模型计算的临界速度会随踏面等

效锥度的增加而先增大后减小，计算的横向平稳性指标较高，且随速度增加而增加的趋势更显著。研究表明，抗蛇

行减振器非线性力学模型能够有效提高动力学仿真精度，对车辆的蛇行运动稳定性和横向平稳性有较大影响，但对

垂向平稳性和曲线通过安全性的影响较小。
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引 言

高速动车组通常会在车体和转向架之间设置合

理的抗蛇行减振器，通过增加车体和转向架之间的

回转阻尼来抑制和控制车辆系统的蛇行运动，从而

改善了车辆运动稳定性并提高车辆系统的临界速

度。因此，抗蛇行减振器成为高速动车组最重要的

悬挂元件之一［1］。传统动力学仿真中，通常使用麦

克斯韦模型描述抗蛇行减振器的力学特性，即弹簧

阻尼串联模型［2⁃4］：以抗蛇行减振器综合刚度作为串

联刚度，以减振器的分段线性阻尼特性作为串联阻

尼。这种分段线性模型虽然可以同时兼顾抗蛇行减

振器卸荷前、后 2种不同的阻尼特性，但无法体现减

振器非线性力学特性，满足不了高速列车动力学仿

真精度需求，因此有必要开展抗蛇行减振器非线性

模型研究。

文献［5］通过试验对传统的抗蛇行减振器模型

进行了修正，使其与试验结果更为接近。文献［6］考

虑抗蛇行减振器的安装间隙、串联刚度和结构阻尼，

建立了更精细的抗蛇行减振器的非线性参数模型，

其阻尼特性在大范围的速度下都得到了试验验证。

文献［7］建立了抗蛇行减振器的物理模型，精确重现

了减振器的动态行为过程。文献［8］基于变量代换，

给出了带抗蛇行减振器的铁道客车线性和非线性临

界速度的近似计算方法。文献［9］运用机车车辆-
轨道耦合动力学理论，研究了抗蛇行减振器与机车

运行平稳性的关系。文献［10］基于蛇行运动的稳定

性理论，推导了带抗蛇行减振器刚性转向架的线性

临界速度解析表达式。以上研究多为基于抗蛇行减

振器线性模型，基于抗蛇行减振器非线性模型的研

究较少。

笔者研究了抗蛇行减振器不同力学模型对车辆

动力学性能的影响。首先，基于 Simulink软件建立

一种包含压力缸、常通孔、储油缸、回油阀和卸荷阀

的抗蛇行减振器非线性力学模型；其次，基于台架试

验对某高速动车组抗蛇行减振器进行动态试验，对

比分析减振器不同力学模型的仿真结果与试验结

果；最后，基于动力学软件 Simpack建立了该高速列

车动力学模型，分析了抗蛇行减振器不同力学模型

对该高速列车的蛇行运动稳定性、直线运行平稳性

及曲线通过安全性的影响。

1 抗蛇行减振器力学模型

抗蛇行减振器主要由压力缸（拉伸腔、压缩腔）、
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常通孔，储油缸、回油阀、卸荷阀（阻尼阀）等部件组

成，其物理结构简图如图 1所示。分析各部件的压

力⁃流量特性是抗蛇行减振器非线性力学模型建立

的主要工作。

1.1 压力腔模型

当抗蛇行减振器工作时，腔内压力通常能高达

70 MPa ~120MPa，压力变化范围大，故推导压力腔

内各状态变量的微分形式时需考虑液体的可压缩特

性。通过可压缩液体体积弹性模量公式和质量守恒

定律，得到密度、压力的微分表达式为
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（1）

其中：P为压力腔内液体压强；ρ为腔体内油液密度；

V为油液体积；Bfuild为压力腔混合液体的体积弹性

模量；Q in为流入腔体的体积流量；Qout为从腔体流出

的体积流量。

1.2 常通孔模型

建立常通孔模型的关键是计算不同压力差下流

过常通孔的流量，其核心是流量系数的确定。忽略

流体流过常通孔时的黏性阻尼损失，由伯努利方程

可获得常通孔的压力⁃流量特性，即
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（2）

其中：A为常通孔面积；l为常通孔长度；d为常通孔

直径；Re为雷诺数；Cq为流量系数，与常通孔结构参

数和雷诺数有关，当流态为湍流时 Cq取 0.7。

1.3 回油阀模型

准确描述阀盖的运动过程是建立回油阀模型的

核心，回油阀阀盖受力简图如图 2所示。由牛顿运

动公式获得阀盖的运动方程［11］为

M v ÿ+ C v ẏ+ K v y+ ϕ ( y)= FP- F sp1 （3）
其中
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（4）

结合伯努力方程得到回油阀两端的流入流出体

积流量的表达式为

|Q in |= |Q out |= Cqπd v y
2 || ΔP
ρ

（5）

其中：Mv为阀盖质量；Cv为阀盖运动时的阻尼系数；

Kv为阀盖上弹簧刚度；ϕ（y）为阀座作用在阀盖上的

力；Kc位阀座刚度；Fsp1为阀盖弹簧预紧力；dv为阀座

直径。

1.4 卸荷阀模型

卸荷阀建模过程与回油阀类似，但重点描述的

是阀芯的运动过程，卸荷阀阀芯受力简图如图 3所
示，其运动方程［11］为

M s ÿ+ C s ẏ+ K s y+ ϕ ( y)= FP- F sp2 （6）
其中
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（7）

阀芯结构与阀盖结构存在一定差异，导致卸荷

阀两端的流入流出流量计算方法与回油阀不同，其

流入流出体积流量的表达式为

图 2 回油阀阀盖受力简图

Fig.2 Schematic diagram of the stress of the oil return valve
bonnet

图 1 抗蛇行减振器物理结构简图

Fig.1 Schematic diagram of the physical structure of yaw
damper
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|Q in |= |Q out |= Cq

πd s y
2

2 || ΔP
ρ

（8）

其中：Ms为阀芯质量；Cs为阀芯阻尼系数；Ks为阀

芯 弹 簧 刚 度 ；Fsp2 为 阀 芯 弹 簧 预 紧 力 ；ds 为 阀 芯

直径。

1.5 储油缸模型

储油缸内存在一定量的气体，与气体的可压缩

性相比，可忽略液体的可压缩性，认为储油腔内油液

体积增加量等于气体体积的减少量。结合理想气体

状态方程推导出气体压力的微分表达式［12］为

dP
dt =-γ

P
V
dV
dt (Q out - Q in) （9）

其中：γ为气体多变系数，绝热状态下取 1.4。

1.6 抗蛇行减振器非线性力学模型

压力腔、储油腔模型建立了压力关于流量的微

分表达式，常通孔、回油阀、卸荷阀模型建立了腔体

流量关于油液压力的表达式。利用流量相等原则即

可完成各子模型之间的衔接。压力腔的压力值即可

表示抗蛇行减振器的非线性阻尼力，即

F cd = P rA r - P cA c （10）
其中：Fcd为抗蛇行减振器非线性阻尼力；Pr为拉伸

腔压力；Pc为压缩腔压力；Ar为拉伸腔侧活塞面积；

Ac为压缩腔侧活塞面积。

图 4为抗蛇行减振器非线性力学模型。利用

Simulink仿真软件搭建上述抗蛇行减振器非线性力

学模型并对其进行仿真。

1.7 抗蛇行减振器分段线性模型

抗蛇行减振器分段线性模型通常是以抗蛇行减

振器卸荷速度作为分界点，用 2个不同的线性阻尼

系数来表示不同速度区间的阻尼特性，即

F cd =
ì
í
î

C 1v (-V d < v< V d )
C 2v ( v> V d 或 v<-V d )

（11）

其中：C1为抗蛇行减振器卸荷前阻尼系数；C2为抗

蛇行减振器卸荷后阻尼系数；v为减振器两端激励

速度；Vd为抗蛇行减振器卸荷速度。

2 两种抗蛇行减振器的力学模型与试

验对比

2.1 试验设备

本次试验采用的试验设备为西南交通大学悬挂

元件性能测试试验台 SPTB⁃100，其结构如图 5所示。

试验台装有可以水平自由移动的横梁，用来调整减

振器的安装长度。试验对象为某高速动车组用抗蛇

行减振器，安装长度为 700 mm，试验环境温度为

17℃~23℃。试验方法参考文献［13⁃14］。激励为正

弦扫频激励，激励幅值为 1 mm，频率范围为 0.25~
10 Hz。为了消除橡胶节点对子模型的影响，所有的

试验结果均是在不带橡胶节点的情况下测得。

图 3 卸荷阀阀芯受力简图

Fig.3 Simplified diagram of the stress of the unloading valve
spool

图 4 抗蛇行减振器非线性力学模型

Fig.4 Nonlinear mechanical model of yaw damper

图 5 悬挂元件性能测试试验台 SPTB-100
Fig.5 Suspension component performance test bench SPTB-

100
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2.2 抗蛇行减振器的力学模型与试验对比

采取与试验工况一致的正弦激励，对所建模型

进行仿真计算。图 6为在不同激励频率下抗蛇行减

振器力学特性的仿真与试验结果对比。

图 6 在不同激励频率下抗蛇行减振器力学特性的仿真与

试验结果对比

Fig.6 Comparison of the simulation results and experimental
results of the mechanical characteristics of yaw damper
at different excitation frequencies

由图 6可知：抗蛇行减振器非线性力学模型

的仿真结果与试验结果吻合较好；分段线性模型

与试验结果吻合较差。试验结果显示的示功图近

视为一倾斜的椭圆或一倾斜的四边形，其原因是

动态试验的激励频率较高，减振器腔体中的油液

存在被短暂压缩而无法及时释放的过程，从而形

成了一定大小的回复力。因此，减振器的阻尼力

除了油液流经阻尼元件产生的黏性阻尼力以外，

还存在因油液被压缩而产生的回复力。分段线性

模型只体现了油液的黏性阻尼特性，其阻尼力大

小随着激励速度增加而线性增大，其示功图近视

为一标准的椭圆或四边形，不能准确描述动态工

况下油液被压缩的过程，故仿真所得的示功图与

试验结果相差较大。抗蛇行减振器非线性力学模

型建模时重点考虑了油液的可压缩特性，对油液

的弹性模量、密度等参数的动态变化过程进行了

详细建模。仿真计算的阻尼力能够涵盖黏性阻尼

力和油液被压缩而产生的回复力，计算的示功图

与试验结果很好吻合，表明抗蛇行减振器非线性

力学模型更能描述减振器的实际特性，能有效提

高动力学仿真精度。

3 抗蛇行减振器力学模型对动力学性

能的影响

为研究抗蛇行减振器力学模型对车辆动力学的

影响，采用动力学仿真软件 SIMPACK建立某高速

列车整车动力学模型，如图 7所示。该高速列车转

向架固定轴距为 2.5 m，车轮半径为 0.46 m，名义滚

动 圆 间 距 之 半 径 为 0.746 5 m，车 轮 踏 面 型 号 为

LMA 踏 面 ，钢 轨 轨 面 为 China60，钢 轨 轨 距 为

1 435 mm，轨底坡为 1/40。

3.1 蛇行运动稳定性

蛇行失稳临界速度关于踏面等效锥度的变化规

律是运动稳定性的重点研究内容。图 8为 2种不同

抗蛇行减振器力学模型下临界速度随等效锥度的变

化规律。可以看出，基于分段线性模型计算的临界

速度随踏面等效锥度的增加而不断增加，基于非线

性力学模型计算的临界速度会随着踏面等效锥度的

增加而先增加后减小。

低等效锥度条件下，临界速度受一次蛇行频率

影响较大，随着等效锥度增加，车辆蛇行频率会逐渐

图 7 高速列车整车动力学模型

Fig.7 High-speed train dynamics model

图 8 临界速度随等效锥度变化规律

Fig.8 Critical velocity change with equivalent taper
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远离一次蛇行频率（高速动车组一次蛇行频率通常

在 0.8~1.3 Hz），从而临界速度也随之提高。高等

效锥度条件下，临界速度受二次蛇行频率（高速动车

组二次蛇行频率通常在 6~9 Hz）影响较大，随着等

效锥度增加，车辆蛇行频率会逐渐接近二次蛇行频

率，从而临界速度也应随之降低。因此，抗蛇行减振

器分段线性模型只能反映高等效锥度下临界速度的

变化规律，非线性力学模型能够同时反映低等效锥

度和高等效锥度下临界速度的变化规律，更符合实

际情况。

3.2 直线运行平稳性

采用武广线实测轨道谱计算车辆系统直线运

行平稳性，平稳性指标计算方法参考文献［15］。

图 9~12为 2种不同抗蛇行减振器力学模型下车

辆平稳性指标和最大振动加速度的变化规律，其

中，横向和垂向平稳性指标的优秀限值为 2.5。可

以看出，不同的抗蛇行减振器力学模型对车辆横

向平稳性有较大影响，基于非线性力学模型计算

的横向平稳性和最大横向振动加速度大于分段线

性模型，且速度越高相差越显著；抗蛇行减振器力

学模型对车辆垂向平稳性和垂向振动加速度影响

不显著。

3.3 曲线通过安全性

计 算 安 全 性 的 线 路 工 况 如 下 ：直 线 长 度 为

300 m，曲 线 半 径 为 7 000 m，缓 和 曲 线 长 度 为

460 m，圆曲线长度为 1 000 m，超高为 0.18 m。图

13~15为 2种不同抗蛇行减振器力学模型下的轮轴

横向力、脱轨系数和轮重减载率。其中，脱轨系数和

轮重减载率的合格限值为 0.8。可见，相比分段线性

模型，基于抗蛇行减振器非线性力学模型计算的轮

轴横向力、脱轨系数、轮重减载率均略微偏大，轮重

减载率的偏差最大。研究表明，抗蛇行减振器力学

模型对车辆安全性整体有微小影响，对轮重减载率

有较大影响。

4 结 论

1）相比传统分段线性模型，笔者所建立的抗蛇

行减振器非线性力学模型能够同时体现黏性阻尼力

和减振器内部油液被短暂压缩而产生的回复力，仿

真计算结果与动态试验结果吻合较好，更符合减振

器实际特性。

2）抗蛇行减振器力学模型对车辆稳定性有较

大影响，传统分段线性模型只能反映高等效锥度下

临界速度随等效锥度的变化规律，而非线性力学模

型能够同时反映低等效锥度和高等效锥度下临界速

度随等效锥度的变化规律，更符合实际情况。

图 13 轮轴横向力

Fig.13 Axial lateral force
图 14 脱轨系数

Fig.14 Derailment coefficient

图 15 轮重减载率

Fig.15 Wheel load shedding rate图 9 横向平稳性指标

Fig.9 Lateral stability index
图 10 最大横向振动加速度

Fig.10 Maximum lateral vi⁃
bration acceleration

图 11 垂向平稳性指标

Fig.11 Vertical stationarity
index

图 12 最大垂向振动加速度

Fig.12 Maximum vertical vi⁃
bration acceleration
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3）抗蛇行减振器力学模型对车辆垂向平稳性

指标和垂向最大振动加速度的影响不显著，但对横

向平稳性指标和最大横向振动加速度有较大影响。

基于非线性力学模型计算的横向平稳性和最大横向

振动加速度大于分段线性模型，且速度越高，相差越

显著。

4）抗蛇行减振器力学模型对车辆安全性整体

有微小影响，对轮重减载率有较大影响。
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