
第  43 卷第  4 期
2023 年  8 月

振动、测试与诊断 Vol. 43 No. 4
Aug.2023Journal of Vibration，Measurement & Diagnosis

考虑车辆振动的高速列车制动系统动态响应*
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摘要  为了研究车辆振动对高速列车制动系统温度和振动特性的影响，首先，建立了高速列车整车动力学模型，通

过线路试验验证了该模型的有效性；其次，建立了盘⁃块制动系统热机耦合有限元模型，通过对比仿真与试验摩擦块

界面温度分布，验证了该模型的正确性；最后，基于车辆动力学模型获得的振动环境，研究了简谐激励和轨道不平顺

激励作用下制动系统的温度和振动特性。结果表明：与忽略车辆振动相比，当简谐激励频率为转频 20 倍时，制动系

统的振动加速度均方根值增加了 304%；当考虑轨道不平顺激励时，制动系统的振动加速度均方根值增加了 24%；

外部激励会引起系统复杂的局部接触行为，导致摩擦块界面温度最大值和温度场分布与无外部激励相比存在一定

的差异。因此，在分析评估高速列车制动系统温度和振动特性时，特别是在长大坡道制动条件下，需要考虑车辆振

动环境的影响。
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引  言

高速列车基础制动作为保证列车安全行驶的关

键装置，对其制动性能要求也尤为苛刻。由于高速

列车盘式制动系统直接安装在轮轴上，导致制动系

统在服役过程中易受到轨道不平顺激励引起的车辆

振动的影响，其动态性直接影响高速列车的运行安

全。在制动时，制动盘和闸片发生剧烈摩擦，产生大

量的热量，周期性的热冲击使摩擦表面形成热斑，且

在热机耦合作用下，轨道不平顺激励引起的车辆振

动环境对制动系统各部件的疲劳损伤以及振动噪声

具有重要影响［1］。

研究人员通常采用数值模拟、缩比试验和全尺

寸试验等方法来研究制动系统的振动行为、尖叫噪

声和温度特性等影响因素［2⁃4］。石晓玲等［5］采用有限

元法得到制动盘在 300 km/h 紧急制动的热应力分

布，推测出驱动制动盘热疲劳裂纹的主要原因是周

向残余应力。张乐乐等［6］提出了通过摩擦功率法及

摩擦副周向接触长度来计算制动盘摩擦热流密度的

方法，得出制动盘摩擦半径至外径区域为主要的高

温集中区域。杨智勇等［7］采用弹塑性热机耦合方法

分析了制动盘热斑的形成。张康智等［8］采用瞬时分

析法研究了系统参数与动力学行为的关系，得出系

统切向振动幅值随着闸片托弹性模量的降低而逐渐

减小、而法向振动不受闸片托弹性模量影响的结论。

王东伟等［9］分析了热机耦合 2 种状态下的系统振动

信号，得到在热机耦合状态下系统自激振动强度增

大的结论。以上对制动系统的研究忽略了外部激励

的影响。轮轨激励对于高速列车关键零部件的动力

学行为和振动特性具有不可忽略的影响，特别是在

高速运营条件下［10⁃11］。因此，有必要开展外部轮轨

激励对制动系统温度和振动特性影响的研究，有利

于指导制动系统的优化设计。

为研究车辆振动环境下高速列车制动系统的温

度和振动特性，笔者建立了高速列车整车动力学模

型和盘⁃块制动系统热机耦合有限元模型，并考虑了

制动系统服役过程中的车辆振动环境、盘⁃块系统的

摩擦作用以及完全热机耦合等因素。基于建立的模

型，研究了考虑车辆振动环境作用下制动系统的温

度和振动特性，为评估制动系统各部件的疲劳使用

寿命、降低尖叫噪声及改善制动系统的结构提供了

理论依据。

1 高速列车制动系统振动环境

1.1　车辆动力学模型　

车辆动力学模型及测点位置如图 1 所示。该模
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型由 27 个部件组成，包括车体（1 个）、构架（2 个）、

轮对（4 个）、制动盘（12 个）和轴箱（8 个）。轴箱与构

架之间通过一系悬挂系统连接，构架与车体通过二

系悬挂系统连接。轴箱安装在轮轴两端，允许绕轴

点头运动，制动盘固定安装在轮轴上。图 2 为模型

拓扑图。车辆系统各部件结构特点、运动特性及连

接方式如图 2 所示，其主要参数与文献［12］一致。

建立的三维车辆动力学模型中每个部件最多考

虑 6 个自由度，包括纵向、横向、垂向、侧倾、俯仰和

横摆运动。车辆系统各组成部分自由度见表 1，可
简化为包含 50 个自由度的多刚体动力学模型，其

中：悬挂系统通过弹簧阻尼单元建立；相互动态作用

力通过相对位移和速度计算。基于 D'Alembert 原
理，系统二阶振动微分方程可表示为

Mẍ+ Cẋ+ Kx= F ( t ) （1）
其中：M为质量矩阵；C阻尼矩阵；K为刚度矩阵；x

为位移坐标列向量；F ( t )为外部激励列向量。

1.2　现场试验与模型验证　

为了验证车辆动力学模型的正确性，在京沪线

开展动车组线路试验，测试转向架和轴箱振动加速

度信号。测点位置为图 1 中的 A 点和 B 点，加速度

传感器安装位置如图 3 所示。试验过程中车辆运行

速度为 300 km/h，采样频率为 5 kHz。仿真和现场

试验的振动加速度如图 4 所示。

结果表明，转向架的仿真和试验振动加速度均

方根值分别为 0.27 g 和 0.29 g，误差较小，为 6.9%。

轴箱的仿真和试验振动加速度均方根值分别为

1.9 g 和 2.2 g，误差为 13.6%。可见，仿真结果与试

验结果基本吻合。

仿真和现场试验的振动加速度频谱如图 5 所

示。可以看出，二者的转向架频谱均出现了 10 Hz
和 30 Hz 的主频，轴箱出现了 30 Hz 的主频。其中，

表 1　车辆系统各组成部分自由度

Tab.1　Degrees of freedom of vehicle system components

组成部分

车体

构架

轮对

制动盘

轴箱

纵向

S c

Sb i

Sw i

-
-

横向

y c

yb i

yw i

-
-

垂向

zc

zb i

zw i

-
-

侧倾

α c

αb i

αw i

-
-

俯仰

β c

βb i

βw i

-
β a i

横摆

γ c

γb i

γw i

-
-

图 1　车辆动力学模型及测点位置

Fig.1　Vehicle dynamics model and measuring point location

图 2　模型拓扑图

Fig.2　Model topology

图 3　加速度传感器安装位置

Fig.3　Position of acceleration sensor

图 4　仿真和现场试验的振动加速度

Fig.4　Vibration acceleration of simulation and field test
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30 Hz 对应于该速度等级下轮对的转频，10 Hz 为转

向架构架的沉浮频率。此外，由于难以获取准确的

线路条件及车辆状态，故试验频谱结果在高频区域

具有更大的幅值。

总体来说，仿真分析与试验结果基本吻合，建立

的车辆动力学模型能够比较准确地揭示车辆系统的

振动特性，模型的有效性和准确性得到了验证。

1.3　服役过程中制动盘振动环境　

高速列车制动系统的振动主要来源于 2 个方

面：①由轨道不平顺等外部激励引起的振动；②制动

盘 ⁃片间的摩擦自激振动。为充分考虑运营过程中

制动系统的服役行为，采用文献［12］中轨道不平顺

激励进行仿真分析。设车辆运营速度为 300 km/h，
仿真时间为 10 s，测点位置为图 1 中的 C 点。图 6 为

制动盘中心位置相对于构架的位移时间曲线，表明

轨道不平顺激励引起的车轴振动最大横向位移为

3.46 mm，最大垂向位移为 3.89 mm，且垂向位移波

动剧烈、频率较高，横向位移频率较低。由于制动盘

直接安装在车轴上，车轴的剧烈振动会直接影响制

动盘的动态特性，从而影响制动系统的制动性能。

2 有限元模型及试验验证

2.1　盘⁃块制动系统热机耦合有限元模型　

图 7 为有限元模型。其中，图 7（a）为盘 ⁃块制动

系统热机耦合有限元模型，该模型模拟了高速列车

制动系统真实的界面接触行为，主要由制动盘和

2 个摩擦块（上侧摩擦块为 S1，下侧摩擦块为 S2）组

成。制动过程中，切入端（摩擦块上首先与制动盘进

行摩擦接触的区域）和切出端（摩擦块上首先与制动

盘分离摩擦接触的区域）位置如图 7（b）所示。仿真

过程中，约束制动盘内圈所有方向的平动自由度仅

保留绕 z 轴方向的转动自由度；约束摩擦块外侧面

所有方向的转动自由度仅保留 z 轴方向的平动自由

度，制动盘与摩擦块之间采用面⁃面接触。

同时，有限元仿真过程中还考虑了材料、几何及

边界条件等非线性特性。制动盘和摩擦块的材料参

数如表 2 所示。该制动系统模型采用六面体网格划

分规则，有限元模型网格特征如表 3 所示。

图 5　仿真和现场试验的振动加速度频谱

Fig.5　Vibration acceleration spectrum of simulation and field 
test

图 6　制动盘中心位置相对于构架的位移时间曲线

Fig.6　Displacement time curve of the brake disc centre posi⁃
tion with respect to the frame

图 7　有限元模型

Fig.7　Finite element model
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2.2　制动热边界条件分析　

2.2.1　热传导　

在热传导的作用下，制动系统热量从温度较高

的部分传递到温度较低的部分，单位时间内传递的

热量满足傅里叶定律

Q T = A ( )T 1 - T 2

L/K
（2）

其中：T 1 - T 2 表示表面温度差，为材料的厚度；K 为

材料的热传导系数；A 为导热面积。

2.2.2　表面热对流　

制动盘和摩擦块摩擦会产生大量的热量，使制

动系统表面温度高于空气温度从而形成温度差，导

致表面与空气产生对流散热，单位时间内的散热量

满足牛顿冷却定律

Q C = hA ( T a - T s ) （3）
其中：h 为对流换热系数；A 为对流面积；T a - T s 为

空气与固体表面温度差。

2.2.3　表面热辐射　

热辐射是一种电磁波形式的辐射传热，表面温

度越高，辐射出的能量越大。单位时间内辐射出的

能量满足 Stefan⁃Boltzmann 定律

Q R = εσA s ( T 4 - T 0
4 ) （4）

其中：ε 为材料的辐射率；σ 为 Stefan ⁃Boltzmann 常

数，取值为 5.67 × 10-8；A s 为辐射面积；T 为辐射面

绝对温度；T 0 为环境绝对温度。

2.3　试验与模型验证　

2.3.1　试验介绍　

为验证热机耦合有限元模型的正确性，在自行

研制的高速列车摩擦制动缩比试验台上进行了拖曳

试验。图 8 为试验台结构示意图及样品尺寸。该试

验台可实现不同转速、制动力等参数下的制动摩擦

图 8　试验台结构示意图及样品尺寸（单位：mm）

Fig.8　Schematic diagram of test bench structure and sample size （unit: mm）

表 2　制动盘和摩擦块的材料参数

Tab.2　Material parameters of brake disc and friction 
block

部件

制动盘

摩擦块

密度/
(kg·m-3)

7 800

2 500

导热率/
(W·(m·K)-1)

32.2

30

弹性

模量/
GPa

210

8.1

泊
松
比

0.3

0.3

线膨胀

系数

1.16×
10-5

1.15×
10-5

比热容/
(J·(kg·K)-1)

480

550

表 3　有限元模型网格特征

Tab.3　Mesh characteristics of finite element model

部件
制动盘
摩擦块

单元类型
C3DRT
C3DRT

单元数目
25 456
24 514

节点数目
32 680
27 765
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试验。通过控制系统可控制伺服电机的启停、离合

器的吸合状态以及制动力的加载状态。摩擦块样品

取样于我国动车组 CRH380A 型高速列车闸片，其

材料为铜基粉末冶金（弹性模量 E=8.1 GPa），制动

盘样品选用锻钢材料（弹性模量 E=210 GPa）。

在试验过程中，实验室环境温度保持在 20℃左

右，制动盘转速为 200 r/min，制动力为 600 N。为保

证测试结果的重复性和可靠性，试验重复进行 4 次。

测试时间为 9 s，制动盘旋转 30 圈。试验结束后，通

过热成像仪（FLIR E40，精度为±2℃）获取摩擦块

界面温度分布情况。

2.3.2　试验与仿真结果分析　

在有限元计算中，考虑到仿真时间成本，为了保

证制动盘与试验过程工况一致，设制动盘转速为

30 r/s，制动力与试验保持一致，环境温度为 20℃，仿

真时间为 1 s。图 9 为摩擦块界面温度分布。通过

对比仿真与试验结果可知，摩擦块界面高温区均出

现在摩擦块的内侧周向和外侧周向，且外侧周向温

度明显高于内侧周向温度，这是由于摩擦块外侧区

域线速度明显高于内侧区域。由此可验证盘 ⁃块热

机耦合模型的正确性。

3 外部激励对制动系统影响

3.1　简谐激励　

在实际运行过程中，横向振动和车辆稳定性相

关，垂向振动更为显著，特别是车轮出现失效现象

时。因此，首先考虑垂向位移激励来模拟车辆振动

对制动系统的影响。通过改变制动盘内圈 y 轴方向

的平动约束来模拟车辆振动激励，约束可表示为

U 2 = A sin ( N2πnt )    ( N = 0，4，8，12，16，20 ) （5）
其中：U 2 为制动盘 y 轴方向的位移；A 为振幅（取垂

向位移的最大值 3.89 mm）；N 为制动盘转频的倍数

（N = 0 为无简谐激励）；n 为制动盘的转频（30 r/s）；

t为时间。

3.1.1　摩擦块界面温度特性分析　

计算了谐波阶数在 0~20 范围内变化的系统动

态响应，由于结果具有类似规律，这里仅列出 4 种工

况下制动盘两侧摩擦块 1 s 时刻的界面温度分布。

图 10 为不同激励频率下两侧摩擦块界面温度分布

图。可以看出，两侧摩擦块的温度分布出现了明显

的不对称。当 N ≥ 12 时，摩擦块高温区域的面积明

显比无简谐激励的小，且高温区域主要集中在摩擦

块轴向的内侧和外侧。这是由于随着简谐激励频率

的增大，制动盘与摩擦块接触状态更加不稳定，导致

局部接触行为更加复杂并产生局部高温现象。

为了进一步说明简谐激励对系统温度的影响，

选取 N = 0 和 N = 20 的系统摩擦块上同一节点温

度进行对比。图 11 为摩擦块上同一节点温度时间

历程曲线。结果表明，制动 1 s 后，同一节点的最大

温度相差约 3℃。随着制动时间的增加，简谐激励对

系统温度的影响也逐渐明显。

不同激励频率下两侧摩擦块温度最大值如图

12 所示。可见，系统在简谐激励的作用下，两侧摩

擦块界面温度的最大值均稍高于无简谐激励状态，

表明简谐激励频率对制动系统温度最大值有一定影

图 9　摩擦块界面温度分布

Fig.9　Temperature distribution of friction block interface

图 10　不同激励频率下两侧摩擦块界面温度分布图

Fig.10　Distribution of interface temperature of friction blocks on both sides under different excitation frequencies
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响，并随着仿真时间的增长，影响更加明显。

3.1.2　制动系统振动特性分析　

图 13 为切向振动加速度分析。在有/无简谐激

励作用下的制动系统稳定阶段切向振动加速度时域

图如图 13（a）所示，加速度大小与文献［13］一致。

系统在简谐激励作用下的振动强度比无简谐激励状

态下明显更大，表明简谐激励会导致系统的振动加

剧，影响系统的稳定性。图 13（b）为对应情况下的

切向振动加速度频谱图。可以看出，无简谐激励状

态下的频谱成分主要是 1 487.8 Hz 和 1 547.8 Hz。
不同的是，简谐激励作用下的频谱成分不仅包括无

激励下的主频，还包括 600 Hz 和 4 267 Hz 等主频。

其 中 ：600 Hz 为 外 部 激 励 频 率 ；1 547.8 Hz 与

1 487.8 Hz 相差 60 Hz 是受制动盘转频调制导致的。

在简谐激励的作用下，系统在基频处的能量略低于

无 简 谐 激 励 ，且 振 动 主 频 从 1 487.8 Hz 上 升 到

4 267 Hz，在简谐激励的作用下，系统振动主频处的

能量从 84.5 dB 增大至 95.7 dB，增大了 13.3%。

为进一步说明系统在不同主频下对应的振动形

式，图 14 所示的制动系统模态列举了系统主要 8 阶

模态振型。可以发现，频谱结果主频分别与系统模

态结果 1 504.4 Hz和 4 278.4 Hz对应。

不同激励频率下切向振动加速度均方根值如

图 13　切向振动加速度分析

Fig.13　Analysis of tangential vibration acceleration

图 14　制动系统模态

Fig.14　Modes of braking system

图 11　摩擦块上同一节点温度时间历程曲线

Fig.11　Temperature time history curve of the same node on 
friction block

图 12　不同激励频率下两侧摩擦块温度最大值

Fig.12　Maximum temperature of friction blocks on both 
sides under different excitation frequencies
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图 15 所示。可以发现，系统的切向振动加速度均方

根值会随着激励频率的增加而不断增加。相比于无

简谐激励，考虑激励时（N = 20）的振动加速度均方

根值增加了 304%。因此，简谐激励会导致制动系

统的振动明显增大，在制动系统振动评估中不应忽

略系统外部振动环境的影响。

3.2　车辆振动　

3.2.1　摩擦块界面温度特性分析　

不同工况下两侧摩擦块界面温度分布如图 16
所示。可以看出，两侧摩擦块的温度分布明显不对

称，且在 0.1 s 时刻，两侧摩擦块高温区域主要分布

在切入端，与文献［14］研究吻合。这是由于在制动

开始前期，摩擦力引起的旋转压紧效应使得摩擦块

切入端成为主要的应力集中区域并产生局部高温现

象。在 0.4 s 时刻，摩擦块切入端、中部和切出端均

已出现高温区域，且不断发生变化，出现局部“高温

闪温”现象。同时，对不同工况下制动盘两侧摩擦块

界面温度最大值进行了对比分析，发现系统在车辆

振动作用下两侧摩擦块界面温度的最大值略高于忽

略车辆振动状态下，但是温差较小。

摩擦块上同一节点温度时间历程曲线如图 17
所示。结果表明，在制动 0.8 s 后，同一节点温度开

始出现一定的差异，且差异的趋势逐渐增加。这是

由于制动盘的振动导致接触状态改变会逐渐影响盘

⁃块摩擦作用，从而引起温度的变化，且随着时间的

增加，这种影响会逐渐变大。可见，系统在车辆振动

作用下，制动盘和摩擦块间接触状态更加不稳定，使

系统局部接触行为更加明显。

3.2.2　制动系统振动特性分析　

切向振动加速度分析如图 18 所示。在考虑、忽

略车辆振动作用下的制动系统稳定阶段切向振动加

速度时域图如图 18（a）所示，加速度大小与文献

［13］一致。在考虑车辆振动的作用下，系统的振动

强度比忽略车辆振动的状态下明显更大，表明车辆

振动环境会导致系统的振动加剧，影响系统稳定性。

图 18（b）为稳定阶段切向振动加速度频谱图。

可以看出，忽略车辆振动状态下的频谱成分主要是

图 16　不同工况下两侧摩擦块界面温度分布

Fig.16　Distribution of interface temperature of friction blocks on both sides under different working conditions

图 15　不同激励频率下切向振动加速度均方根值

Fig.15　Root mean square value of tangential vibration accel⁃
eration under different excitation frequencies
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1 487.8 Hz 和 1 547.8 Hz。车辆振动作用下的频谱

成分不仅包括上述 2 个主频，还包括 4 281.6 Hz的主

频。其中，1 547.8 Hz 与 1 487.8 Hz 相差 60 Hz 是受

制动盘转频调制导致，系统的响应频率分别与图 14
所示的系统模态结果 1 504.4 Hz和 4 278.4 Hz对应。

2 种状态下系统在基频处的振动能量均在 85 dB 左

右，可见车辆振动对基频处的振动能量影响不大。

在考虑车辆振动的作用下，系统产生了频率更高的

主频且振动能量达到 84 dB。

制动系统切向加速度均方根值如图 19 所示。

可以看出，车辆振动作用会明显导致系统振动加剧，

相比于忽略车辆振动，考虑车辆振动状态的系统振

动加速度均方根值增加了 24%。因此，在对制动系

统振动评估中，不应忽略车辆运行环境对制动系统

的影响。

4 结  论

1） 简谐激励对制动系统温度特性具有一定的

影响，对振动特性具有明显影响。摩擦块界面温度

最大值在不同激励频率下均略高于无激励状态的结

果。相比于无简谐激励，外部激扰会激发制动盘高

阶模态，导致振动显著增强，当激励频率是转频的

20 倍时，振动加速度均方根值增加了 304%。

2） 服役过程中，轮轨激扰对制动系统温度特性

存在一定影响。考虑轮轨激扰时，系统的温度略高

于没有激扰时的计算结果，且接触界面由于激扰导

致的高阶振动模态存在一定差异。与忽略外部激扰

相比，轨道不平顺激励导致系统振动加速度均方根

值增加了 24%。因此，在高速列车制动系统温度和

振动特性分析中应该考虑其服役振动环境的影响。
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