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摘要:高速动车组为了增强车辆之间的耦合作用,通常在车端安装了车体间纵向减振器,然而它体

积大、成本高,与未来高速动车组车端连接系统轻量化、易操作、高可达需求之间的矛盾突出,为此提出

了一种多功能车体间外风挡装置,使其不仅具有传统外风挡隔音减阻、抵挡雨雪的功能,同时具备刚度

和阻尼特性,可以替代车体间纵向减振器起到车间减振的作用.基于多功能车体间外风挡的工作原理

建立了其子单元结构的数值仿真模型,并通过对比子单元与车体间纵向减振器同工况下的动态特性参

数,确定了多功能车体间外风挡能够等效车体间纵向减振器减振功 能 时 子 单 元 的 数 量,最 后 利 用

Simulink将多功能车体间外风挡数值仿真模型与高速动车组车辆动力学模型进行联合仿真,对比研究

了车辆无车端减振装置和分别安装车体间纵向减振器与多功能车体间外风挡对车辆动力学性能的影

响.研究结果表明,相比于车体间纵向减振器,多功能车体间外风挡可以进一步减小车体的摇头角位移

振幅和横向振动加速度幅值,能更加高效地抑制车体的摇头振动,并进一步提高车辆运行的横向平稳性.
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Abstract:InordertoenhancetheinterＧvehiclecoupling,highＧspeedEMUswereusuallyequipped

withinterＧvehiclelongitudinaldampersatthecarend．However,thelargesizeandhighcostofthese
damperswereincontradictionwiththedemandsforlightweight,easyＧtoＧoperate,highＧperformance
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０　引言

随着动车组技术装备的进步以及运行速度的
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提高,旅客对乘坐舒适性的需求也越来越高[１].
然而运行速度的提高使得车体摇头、侧滚等一系

列振动问题加剧,严重影响列车的运行品质[２].
传统列车车端连接主要为车钩缓冲装置和风挡装

置,使得车辆之间横向和垂向的耦合作用较弱,车
体振动得不到有效的抑制.为了有效抑制高速列

车运行时车体的振动,提高整车动力学性能,许多

学者从列车系统动力学的角度出发,开展了大量

关于车间悬挂参数尤其是车体间纵向减振器(以
下简称“纵向减振器”)性能参数对车辆动力学性

能影响的相关研究.周劲松等[３]研究了车端连接

装置不同刚度和阻尼对高速列车运行平稳性的影

响;凌亮[４]分析了车辆动力学性能指标随车间悬

挂参数的变化规律,结果表明,过大的车间横向、
垂向连接刚度会恶化列车的运行平稳性,而适当

地增大车间连接阻尼可提高列车运行平稳性,同
时较大的纵向阻尼可有效抑制车体的摇头振动;
周素霞等[５]通过输入纵向减振器的力速特性曲线

来模拟其非线性阻尼特性,对比研究了列车是否

加装纵向减振器对各车动力学性能的影响;孙晨

龙等[６]研究了纵向减振器不同节点刚度和阻尼系

数对各车动力学性能的影响,结果表明列车加装

具有较大节点刚度和合理阻尼系数的纵向减振器

能够缓和车辆之间的纵向冲击,有效抑制车体的

低频横向和摇头振动,改善列车运行的横向平稳

性.以上研究表明,车端连接装置的刚度和阻尼

特性对车体振动能产生明显的约束作用,进而影

响列车的运行品质[７].
为了弥补传统车端连接装置刚度和阻尼的不

足,国内外高速动车组上安装了众多类型的车端

减振装置.法国 TGV高速列车由于采用铰接式

构造,转向架被前后车辆共用,列车车端除了安装

转向架正常所需的各种减振器外,还在四个顶角

处加装了纵向减振器[８];德国ICE高速动车组没

有加装专门的车端阻尼装置,而是对风挡结构作

出改进,车辆间约束车体振动所需的刚度和阻尼

完全依靠车辆独特的双包折棚式风挡结构提供;
日本新干线高速动车组为抑制车体摇头、侧滚等

振动,改善旅客乘坐的舒适性,在车端配备了纵向

减振器和车端抗侧滚装置[９];我国和谐号动车组

采用折棚风挡或压缩式胶囊外风挡加车钩缓冲装

置的传统车端连接装置[１０],所提供的车间刚度和

阻尼较小[１１],使其抑制车间振动的能力较弱,为
此后来的复兴号动车组在车端配备了纵向减振

器,其运用结果表明:安装纵向减振器能增强车辆

之间的耦合作用,有效抑制车体的摇头振动,提高

列车整体动力学性能[１２].然而在车端安装纵向

减振器仍有一些不足之处,如纵向减振器成本高,
体积大,增大了车间悬挂装置的质量,且安装纵向

减振器的数量如果不足,则对改善列车动力学性

能没有明显效果,此外高速列车为了能减小运行

过程中的气动阻力,将外风挡结构设计为全包式,
这使得纵向减振器的安装空间受到限制.

传统列车车端连接系统采用功能–结构分化

的架构,造成结构冗杂、功能重叠,与未来高速列

车轻量化、易操作、高可达需求之间的矛盾突

出[１３],亟需更好地构建“隔音减阻、安全减振、密
封可达、绿色节能”的多功能融合物理架构[１４],开
展融合连接、降重、抑振、减阻、隔音、绿色、节能、
舒适等多功能融合多目标协同一体化正向设计的

列车连接系统技术研究.
综上所述,面向未来高效轻量化环境友好型

智能高速列车车端连接装备与技术的发展方向,
本文创新性地提出了一种多功能车体间外风挡装

置(以下简称“多功能外风挡”),使其不仅具有传

统外风挡隔音减阻、抵挡雨雪的功能,同时具备刚

度和阻尼特性,可以等效替代纵向减振器,进而在

车端不安装纵向减振器的情况下实现车辆之间振

动传递的衰减,同时减小车端连接系统质量,降低

纵向减振器的制造和维护成本,且不存在减振器

工作时油液泄漏造成车端设备、线路设施腐蚀污

染的现象,使车端连接系统更加绿色节能,助力推

动我国高速动车组车端连接装备轻量化、高效化、
智能化技术创新,为未来更高效、更轻简、更绿色、
更舒适的高速智能列车先进载运装备平台升级奠

定基础.

１　结构原理

１．１　结构组成

多功能外风挡结构示意图见图１,双层外橡

胶囊采用全包式结构,且与车体截面在外轮廓上

保持平齐而无高度差,实现了前后车辆之间的全

平顺光滑过渡,相当于前后车辆连成整体,使气流

平稳地沿车体和外层橡胶囊表面流动,无列车截

面外形突变而引起的压差阻力,最大程度降低了

列车行驶过程中的运行阻力和气动噪声,同时也

减少了能源消耗;并且两层外橡胶囊分别采用整

体式制造,它们在密封压条与安装座之间通过螺

栓固定在车体上,使前后车辆之间的连接空间相

对于外界形成一个封闭系统,从而具有优异的密

封性能,保证了车端设备(如车钩、车间电缆等)免
受飞石的击打,以及尘土、风沙、雨雪等物质的污
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染,同时具有良好的气密性,以防止冷空气侵入使

得车间连接处内部气流压力增大而导致风挡变

形.文献[１５]研究表明:时速３５０km/h下,与高

速动车组仅安装内风挡相比,通过增加全包式外风

挡可使整车气动阻力降低８．３％;文献[１６]研究表

明:全包式双层折棚风挡的底部隔音量可达４０dB,
顶部及侧面隔音量可达３８dB,车内气压由４kPa
降低至２００Pa,且压降用时大于３００s.因上述研

究均基于全包式外风挡结构开展,故其研究结果

可为多功能外风挡性能指标提供数据参考.

图１　多功能外风挡结构示意图

Fig．１　StructurediagramofthemultiＧfunctional
externalvestibulediaphragm

双层外橡胶囊内部形成了一个环形封闭结

构,其左右两侧利用隔板分成多个子单元,每个子

单元由内气囊、节流孔、刚性固定体积的附加容

腔、补气管组成,其内气囊利用螺栓与前后车体一

体的安装座固定连接.附加容腔被固定在安装座

与车体之间,同时内气囊主气室与附加容腔之间

设有节流孔并相互连通,压缩气体从列车供气风

缸流出,经补气管流入附加容腔和主气室,且补气

管内布有压力传感器和控制阀,压力传感器可实

时监测列车行驶过程中各内气囊内的气压情况,
当检测到气压值低于设定阈值时,则判定存在气

体泄漏,此时打开控制阀,气体经补气管对主气室

补气,以维持其内部合理的气压值,从而保证外风

挡具有足够的刚度.

１．２　工作原理

多功能外风挡区别于传统外风挡最大的优势

是具备刚度和阻尼特性.风挡连挂后,主气室内

充满了压缩气体,使外风挡具有各个方向上的刚

度特性,能够缓和车辆之间的冲击;当车辆之间发

生振动时,内气囊会发生拉压或扭转变形,使主气

室内的压缩气体进一步膨胀或压缩,导致一部分

附加容腔或主气室内的压缩气体通过内气囊安装

座上所设的节流孔流入另一腔,从而起到小孔节

流减振的作用.多功能外风挡抑制车体摇头振动

的工作原理如图２所示,当车体受到摇头激励时,
右侧内气囊被压缩,其主气室内的压缩气体被进

一步压缩,从而导致气体压力值增大,使其内部一

部分压缩气体经节流孔流入附加容腔;而左侧的

内气囊则相对被拉伸,其主气室内气体压力值减

小,使得附加容腔内一部分压缩气体经节流孔流

向主气室;在此过程中,压缩气体在主气室与附加

容腔之间经节流孔流通,并在流通时产生了阻尼

力,可以有效地衰减车体的摇头振动.

图２　多功能外风挡工作原理示意图

Fig．２　Schematicdiagramoftheoperatingprincipleof
themultiＧfunctionalexternalvestibulediaphragm

２　多功能外风挡子单元数值仿真模型

根据多功能外风挡子单元结构的工作原理,
设内气囊主气室体积及气囊内压缩气体的绝对压

力、温度、密度分别为Va、pa、Ta、ρa;附加容腔体

积及容腔内气体的绝对压力、温度、密度分别为

Vb、pb、Tb、ρb;风挡连挂后,平衡位置下主气室内

压缩气体初始的绝对压力、温度、密度分别为pa０、

Ta０、ρa０,附加容腔内压缩气体初始的绝对压力、
温度、密度分别为pb０、Tb０、ρb０,且有pa０ ＝pb０、

Ta０＝Tb０. 多功能外风挡子单元在车辆运行中

产生的阻尼力Fw 可表示为

Fw ＝ (pa－patm)Aa－(pa０ －patm)Aa０ (１)

式中:patm 为标准大气压力;Aa０ 为内气囊平衡位置下的

工作面积;Aa 为内气囊有效工作面积.

２．１　 子单元主气室模型

根据理想气体状态方程和多方过程方程有[１７]

pa０ ＝ρa０RgTa０ (２)

pa０

pa
＝ (ρa０

ρa
)k (３)

式中:Rg 为热力学常数;k 为多方指数,当内气囊振动频

率较低时,可认为主气室与外界存在热量交换,气囊内部

温度保持不变,取k＝１,而当振动频率较高时,主气室内热

量来不及与外界交换,其内部温度发生变化,取k＝１．４.

由式(２)、式(３)可得主气室内压缩气体的密
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度ρa 为

ρa ＝
pa０

RgTa０
(pa

pa０
)１
k (４)

主气室内压缩气体的质量流量m􀅰a 为

m􀅰a ＝
d(ρaVa)

dt ＝ρ
􀅰
aVa＋ρaV

􀅰
a (５)

由式(４)、式(５)可得主气室气体的压力变化

率p
􀅰

a 为

p
􀅰

a ＝
kRgTa０

Va
(pa

pa０
)k－１

k m􀅰a－
kpa

Va
V
􀅰

a (６)

２．２　 子单元附加容腔模型

子单元工作时气体在主腔室与附加容腔之间

流通,则附加容腔内气体的质量流量m􀅰b 为

m􀅰b ＝ －m􀅰a (７)

因刚性附加容腔体积不变,则V
􀅰

b＝０,附加容

腔内气体的压力变化率p
􀅰

b 为

p
􀅰

b ＝ －
kRgTb０

Vb
(pb

pb０
)k－１

k m􀅰a (８)

２．３　 子单元节流孔模型

假定气体流经节流孔时稳定流动,且无黏性

引起的能量损失,则可以将气体流动视为一维等

熵流动.设上游气体的绝对压力、温度、密度、流
速、工作面积分别为p１、T１、ρ１、v１、A１,下游气体

的绝对压力、温度、密度、流速、工作面积分别为

p２、T２、ρ２、v２、A２,节流孔直径为d,节流孔有效

面积为Ad,且有Ad＝πd２/４,A１＝A２＝Ad.压缩

气体流经节流孔时符合质量流量连续性方程、理
想气体状态方程、绝热方程、一维定常等熵流动能

量方程,则有

ρ１v１A１ ＝ρ２v２A２

pi ＝ρiRgTi　　i＝１,２

p２

p１
＝ (ρ２

ρ１
)k

k
k－１RgT１ ＋

v２
１

２ ＝
k

k－１RgT２ ＋
v２

２

２

ü

þ

ý

ï
ï
ïï

ï
ï
ïï

(９)

建模时以下游气体流速代替节流孔处的流

速,由式(９)可得气体流经节流孔时的流速v３ 为

v３ ＝v２ ＝

２k
k－１RgT１[１－(p２

p１
)k－１

k ]

１－(A２

A１
)２(p２

p１
)２
k

(１０)

由式(９)、式(１０)可得理论上气体通过节流

孔的质量流量qm 为

　qm ＝p１Ad
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(１１)

考虑到气体通过节流孔时质量流量的饱和特

性,假设上游气体压力与温度在极短时间内保持

不变,则气体通过节流孔的质量流量为关于上下

游气体压力比的函数,记μ＝p２/p１,令q′m(μ０)＝
０可得气体质量流量饱和点处的压力比μ０ 为

μ０ ＝ ( ２
k＋１

)k
k－１ (１２)

考虑到气体通过节流孔时的流量损失,定义

气体质量流量流进为正、流出为负,由气体质量流

量连续性方程可得主气室内气体质量流量为

　　m􀅰a ＝

εCdp１Ad
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(１３)

ε＝sign(pb－pa)　　p１ ＝ max(pa,pb)

p２ ＝ min(pa,pb)

其中,Cd 为节流孔流量系数,其计算表达式为[１８]

Cd ＝０．８４１４－０．１００２μ＋０．８４１５μ２ －３．９μ３ ＋
４．６００１μ４ －１．６８２７μ５ (１４)

多功能外风挡子单元的数值仿真模型参数如

表１所示.
表１　 多功能外风挡子单元数值仿真模型参数

Tab．１　Parametersofnumericalsimulationmodelfor
multiＧfunctionalexternalvestibulediaphragmsubunit

参数 数值 参数 数值

主气室初始压力

pa０/MPa
０．７２ 主气室初始体积Va０/L ３０

主气室初始温度Ta０/K ２８５
内气囊初始工作面积

Aa０/m２ ０．３

节流孔直径d/mm ８ 标准大气压力patm/MPa０．１０１

多方指数k １．４
面积变化率

β/(m２􀅰m－１) ０

附加容腔体积Vb/L ８０
热力学常数

Rg/(J􀅰(kg􀅰K)－１) ２８７．２

３　 车间减振功能等效研究

为探究多功能外风挡能够等效替代纵向减振

器进而起到车间减振的效果,需分析纵向减振器

和多功能外风挡子单元的动态特性参数,进而确

定二者车间减振功能能够等效时外风挡子单元结

构的数量.

３．１　 纵向减振器特性

３．１．１　 等效模型

纵向减振器工作时受油液刚度的影响,它在

轴向运动时会出现弹性力进而表现出一定的刚度

特性,故可以将其简化为一个弹簧与阻尼串联的

系统,根据油压减振器标准BSEN１３８０２—２０１３
􀅰４１１１􀅰
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可得串联刚度Ks 的表达式为[１９]

Ks ＝
Femax ＋Fcmax

２(Smax －S０max)＝
Femax ＋Fcmax

２Smax
１＋tan２φ

(１５)

式中:Femax 为最大拉伸阻尼力;Fcmax 为最大压缩阻尼力;

Smax 为活塞杆端部加载位移幅值;S０max 为活塞振动位移

幅值;φ 为阻尼力与加载位移之间的相位角.

考虑到减振器示功图曲线的不对称性,将串

联阻尼Cs 以阻尼力所做的功W 来表示,即

Cs ＝
W

πωS２
０max

＝
W

２π２fdS２
maxsin２φ

(１６)

式中:ω 为角频率;fd 为活塞杆端部加载位移振动频率.

设活塞杆端部的加载位移为 S(t)＝Smax

sinωt,加载激励振动速度为vd(t),活塞质量为

m,活塞振动位移为S０(t),则系统的振动微分方

程为

mS̈０ ＝Ks(S－S０)－CsS
􀅰

０ (１７)

由于惯性力mS̈０ 很小,可以忽略,故有

CsS
􀅰

０ ＋KsS０ ＝KsS (１８)

求解式(１８)可得活塞振动位移为

　S０ ＝
K２

sSmax

K２
s ＋C２

sω２sinωt－
KsCsωSmax

K２
s ＋C２

sω２cosωt (１９)

由式(１９)可得减振器的阻尼力Fd 为

　　Fd ＝CsS
􀅰

０ ＝
KsC２

sω２

K２
s ＋C２

sω２S＋
CsK２

s

K２
s ＋C２

sω２S
􀅰

(２０)

由式(２０)可得,由弹簧刚度Ks 与阻尼Cs 串

联的减振器模型可以转化为等效刚度Kcd 与等效

阻尼Ccd 并联的等效模型,其值分别为

Kcd ＝
KsC２

sω２

K２
s ＋C２

sω２

Ccd ＝
CsK２

s

K２
s ＋C２

sω２
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ý
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(２１)

３．１．２　纵向减振器特性参数等效

为探究纵向减振器在车辆实际运行过程中所

表现出的动态特性,利用图３所示的悬挂元件性

能试验台对其开展减振器动态性能试验,其作动

器与传感器为进口高精度仪器,作动器加载行程

可达±１２０mm,加载力可达１００kN,加载速度可

达１．６m/s,加载频率可达８０Hz,力传感器的拉

向和压向量程为０~１００kN,扩展不确定度为

０．１８％,位移传感器量程为－９０~９０mm,扩展不

确定度为４μm,试验台精度高、能力强,有效保障

了减振器动态性能试验结果的准确性和可靠性.
因纵向减振器两端橡胶节点采用球铰形式而使其

轴向刚度很大,可作近刚性处理,故采用不带节点

式连接工装对其夹紧.减振器安装角度保持水

平,安装长度为１．２m,为平衡因减振器安装长度

过大而使作动器受到的较大弯矩,在减振器储油

图３　悬挂元件性能试验台

Fig．３　Suspensioncomponentsperformancetestbench

缸处使用了支撑架.
试验台控制系统通过控制作动器对减振器施

加轴向正弦激励进行加载,因高速动车组车体振

动频率主要分布在０．５~３．０Hz[２０],同时通过车

辆动力学仿真发现配备纵向减振器的某高速动车

组在施加 WG９０谱轨道不平顺激励的直线轨道

上以时速３５０km/h运行时,前后车辆纵向减振

器安装座之间的振动位移幅值主要分布在０．５~
１．５mm,振动主频为１．７Hz,如图４a、图４b所示

(其中fc 表示车辆动力学指标经傅里叶变换为频

谱图的频率),其高速动车组车辆动力学仿真模型

参数在４．１节中作了详细介绍,因此设试验工况

为加载幅值１mm下的扫频过程,其作动器内部力

和位移传感器可以实时采集数据,每个工况进行

５个循环,取第４个循环的数据作为试验结果.

　　(a)时间历程曲线　　　　　(b)频谱分析

图４　车间振动位移

Fig．４　InterＧvehiclevibrationdisplacement

减振器在幅值１mm 下低频段内的示功图曲

线见图５a,可以发现曲线连续且无振荡突变,但
示功图曲线对称性差,且其位移最大处阻尼力并

不为０,这是由于动态性能试验考虑了油液刚度

的影响,使得阻尼力与加载位移之间的相位角不

再为９０°,且随着频率的提高,相位角逐渐减小,
示功图曲线亦越来越倾斜.减振器在幅值１mm
下的力速特性曲线见图５b,可以发现减振器卸荷

前随着振动速度的增大阻尼力幅值显著增大,而
卸荷后随着速度的增大阻尼力幅值增势趋于平

缓,且每个速度点下的阻尼力不对率较大,其拉伸

阻尼力幅值约为压缩阻尼力幅值的２倍.这是由

于单油路减振器压缩行程中活塞单向阀打开,压
缩腔与拉伸腔连通,拉伸腔内油液的压力开始下

􀅰５１１１􀅰
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降,压缩腔内油液的压力开始上升,受腔室体积变

化的影响,压缩腔内油液压力的增长速率较慢,而
拉伸行程中活塞单向阀关闭,拉伸腔内油液压力

快速上升,整个行程中拉伸腔内油液的压力始终

高于压缩腔内油液的压力,且拉伸行程时高压腔

油液内的瞬时最大压力约为压缩行程时的２倍.

　　　(a)示功图　　　　　　　(b)力速特性

图５　纵向减振器动态特性

Fig．５　Dynamiccharacteristicsofthelongitudinaldamper

幅值为１mm 时,减振器在不同频率下的串

联刚度、串联阻尼如图６a、图６b所示,在０．２５~
１．００Hz内随频率的提高串联刚度逐渐降低,这是

因为串联刚度受阻尼力幅值和相位角二者共同的

影响,虽然随频率的提高阻尼力幅值不断增大,但
相位角却显著减小,使得串联刚度受相位角减小

比阻尼力幅值增大的影响更大进而呈现出下降的

趋势;在１~１０Hz内由于相位角减小趋势已趋于

平缓,因此此频率段内串联刚度主要受阻尼力幅

值变化的影响,由于１~３Hz内随频率的提高阻

尼力幅值显著增大,因此串联刚度呈现出快速增

大的趋势,而在高频段由于减振器发生了卸荷,导
致阻尼力幅值增大缓慢,因此串联刚度的增大趋

势亦逐渐平缓.

　　　(a)刚度　　　　　　　　　(b)阻尼

图６　纵向减振器动态特性参数

Fig．６　Dynamiccharacteristicsparametersofthe
longitudinaldamper

串联阻尼由阻尼力所做的功、振动频率、相位

角三者共同决定.由于减振器在低频段内未发生

卸荷,随频率的提高阻尼力幅值显著增大,相位角

也显著减小,使得串联阻尼受阻尼力做功与相位

角变化比振动频率变化的影响更大,故在１．５Hz
以下串联阻尼呈现随频率的提高而不断增大的趋

势;在减振器卸荷后,由于随频率的提高阻尼力幅

值的增势和相位角的降势都趋于平缓,此时串联

阻尼受振动频率变化的影响更大,使其随频率的

提高而不断减小,至高频段时降势趋于平缓.
由式(２１)对串联刚度、串联阻尼进行并联转

化,得到的等效刚度、等效阻尼如图６a、图６b所

示,可以发现相比于串联刚度和串联阻尼,并联后

的等效刚度和等效阻尼整体上明显减小,且低频

段内随频率的提高等效刚度显著增大,等效阻尼

则迅速减小,而在高频段内随频率的提高等效刚

度的增势与等效阻尼的降势都趋于平缓.

３．２　多功能外风挡子单元特性

３．２．１　等效模型

多功能外风挡子单元等效模型可以简化为刚

度与阻尼的并联模型,为了消除子单元模型与纵

向减振器模型动态特性参数由于算法不同而造成

计算结果的误差,子单元模型的动态特性参数算

法选择与纵向减振器模型保持一致,假设外风挡

子单元的振动位移为x＝xmaxsin(２πfdt),xmax 为

振动位移幅值,其等效刚度Kcw、等效阻尼Ccw 的

表达式为

Kcw ＝
Femax＋Fcmax

２xmax

Ccw ＝
W

２π２fdx２
max

ü

þ

ý

ï
ï

ï
ï

(２２)

３．２．２　参数敏感性分析

对子单元模型不同仿真参数进行敏感性分

析,并分析其与实际客观情形是否一致,以此来验

证模型的准确性,同时在分析时只改变单一参数,
其余参数保持与表１相同.

激励幅值１mm 时子单元模型在不同节流孔

直径下的动态特性参数如图７a、图７b所示,可以

发现不同节流孔直径下的等效刚度在低频和高频

均趋近于边界值,而在中频段整体上随着节流孔

直径的增大而不断减小;等效阻尼在低频段整体

上随节流孔直径的增大而不断减小,而在中高频

　　(a)等效刚度　　　　 　 　　(b)等效阻尼

图７　子单元模型不同节流孔直径下的动态特性参数

Fig．７　Dynamiccharacteristicsparametersofthesubunit
modelwithdifferentthrottleorificediameters
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段却有些许增大.这是因为越小的节流孔直径其

两端压差越大,使得主气室内的气体压力变化也

越大,从而使等效刚度越大;同时由于节流孔直径

越小,其两端压差越大,气体流速越大,使得低频

下通过节流孔的流量越大,从而使等效阻尼越大,
且随频率的提高节流孔两端压力比越快达到临界

压力比,因此其等效阻尼极值所对应的频率也越

低;当节流孔两端压力比达到临界压力比后,气体

流速不再增大,节流孔直径越大其通过的气体流

量也就越大,因此中高频段等效阻尼随节流孔直

径的增大而略有增大.
激励幅值１mm 时子单元模型在不同附加容

腔体积(子单元结构中两个附加容腔的总体积)下
的动态特性参数如图８a、图８b所示,低频下节流

孔阻尼作用较弱,增大附加容腔体积相当于增大

主气室体积,从而使得主气室内压力降低,等效刚

度不断减小;随着附加容腔体积的增大,节流孔两

端压差增大,随频率的提高节流孔两端压力比越

快达到临界压力比,之后气体流速不再增大,使得

主气室内压力变化加快,从而在中频段导致等效

刚度增大.同时随着附加容腔体积的增大,气体

流速整体上不断增大,使得气体通过节流孔的流

量增大,因此等效阻尼整体上不断增大,只是低频

段增势明显,中高频段由于流速趋于饱和的缘故,
不同附加容腔体积下通过节流孔的气体流量基本

相同,使得等效阻尼逐渐相近.

　　(a)等效刚度　　　　 　 　　(b)等效阻尼

图８　子单元模型不同附加容腔体积下的动态特性参数

Fig．８　Dynamiccharacteristicsparametersofthesubunit
modelwithdifferentauxiliarychambersvolumes

综上,随着子单元模型节流孔直径、附加容腔

体积的变化,动态特性参数的变化趋势均符合实

际客观情形,且与文献[２１]中试验结果的变化规

律一致,进一步验证了子单元数值仿真模型的准

确性,为后续的车辆动力学仿真结果的可靠性和

有效性提供了保障.

３．２．３　子单元特性参数等效

多功能外风挡子单元模型在激励幅值１mm
下的示功图曲线见图９a,可以发现每个频率下的

示功图曲线对称性好,拉伸与压缩阻尼力幅值相

近,且随频率的提高曲线的倾斜程度逐渐增大.
由式(２２)可得:同幅值下等效刚度与阻尼力幅值

成正比关系,等效阻尼由阻尼力所做的功和振动

频率二者比值决定.当激振频率在低频段０．４
Hz以下时,气体流速较低,节流孔的阻尼作用不

明显,气体可以相对自由地在主气室与附加容腔

之间流通,导致在此频段内随频率的提高阻尼力

幅值增势缓慢,示功图面积的扩张也相应缓慢;而
在中低频段０．４~１．０Hz内,气体流速显著增大,
气体更充分地通过节流孔,使得阻尼力幅值和示

功图面积随频率的提高而快速增大;至中频段

１~４Hz内,受节流孔质量流量饱和特性的影响,
随频率的提高阻尼力幅值的增大速率开始减缓,
示功图面积亦明显减小;至高频段,主气室与附加

容腔之间几乎处于隔断状态,气体来不及通过节

流孔,相当于只有主气室起作用,此频段内随频率

的提高主气室的压力变化较小,使得阻尼力幅值

的增势、示功图面积的降势都趋于平缓.因等效

刚度与阻尼力幅值变化趋势相同,故等效刚度随

频率的提高呈图９b所示的变化趋势;而等效阻尼

受示功图面积和振动频率二者共同影响,在０．４
Hz以下随频率的提高示功图面积增大缓慢,使其

在此频段内主要由振动频率决定,而在０．４~１．０
Hz内随频率的提高示功图面积显著增大,使其在

此频段内主要由示功图面积决定,超过１Hz后随

频率的提高示功图面积不断减小,此频段内二者

的变化趋势对等效阻尼均为负向影响,故等效阻

尼随着频率的提高呈图９c所示的变化趋势.

(a)示功图

　 　 (b)等效刚度　　　　　　　(c)等效阻尼

图９　多功能外风挡子单元动态特性及参数

Fig．９　Dynamiccharacteristicsandparametersofthe

multiＧfunctionalexternalvestibulediaphragmsubunit
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对比图６、图９可以发现,一个外风挡子单元

所提供的等效刚度和等效阻尼远不及纵向减振

器,而为使多功能外风挡能够等效纵向减振器,需
要保证多功能外风挡在车体振动主要频率０．５~
３．０Hz内的等效刚度与阻尼都能达到纵向减振

器所提供的水平,因此采用并联５个子单元结构

来等效１根纵向减振器,二者的等效刚度与等效

阻尼对比如图１０所示.可以发现并联５个子单

元结构所提供的等效刚度高于纵向减振器提供的

等效刚度,提供的等效阻尼在３Hz以下也高于纵

向减振器提供的等效阻尼,由此可见并联５个子

单元结构的动态特性参数能达到纵向减振器所提

供的水平,可以实现纵向减振器减振功能的等效.

　 (a)等效刚度对比　　　 　(b)等效阻尼对比

图１０　纵向减振器与５个子单元动态特性参数对比

Fig．１０　Comparisonofdynamiccharacteristicsparameters
ofthelongitudinaldamperwiththoseoffivesubunits

上述结论是在激振幅值１mm 下得到的,并
不能说明其他幅值下多功能外风挡与纵向减振器

二者车间减振功能能够等效.特别地,当车辆运

行处于故障状态(如车体发生一次蛇行)时,车间

振动位移幅值会有所增大,此时在较大的车间振

动幅值下,多功能外风挡是否可以替代纵向减振

器从而有效约束车间的振动,这一点也无法确定.
因此,为增强结论的普遍性和可信度,进一步分析

了幅值０．５mm 和２mm 下的情况,这二种情况

下的等效刚度与等效阻尼对比如图１１所示.可

以发现幅值０．５mm 和２mm 下并联５个子单元

结构所提供的等效刚度均显著高于纵向减振器提

供的等效刚度.幅值０．５mm 下５个子单元结构

提供的等效阻尼在５Hz以下都明显高于纵向减

振器提供的等效阻尼,５个子单元结构在振动频

率０．５~３．０Hz内不仅能达到纵向减振器所提供

的水平,甚至显著优于纵向减振器;幅值２mm 下

５个子单元结构提供的等效阻尼在０．５~２．５Hz
以内也明显高于纵向减振器提供的等效阻尼,尽
管３Hz下多功能外风挡所提供的等效阻尼略低

于纵向减振器提供的等效阻尼,但差异较小,可以

认为在车体振动主要频率０．５~３．０Hz内二者车

间减振功能相当.综上,多功能外风挡在激振幅

值０．５、１、２mm 下车体振动主要频率０．５~３．０
Hz内的动态特性参数均能达到纵向减振器所提

供的水平,可以在一定程度上认为二者车间减振

功能能够等效.

(a)幅值０．５mm 下等效

刚度对比

(b)幅值０．５mm 下等效

阻尼对比

(c)幅值２mm 下等效

刚度对比
　　　

(d)幅值２mm 下等效

阻尼对比

图１１　纵向减振器与５个子单元动态特性参数对比

Fig．１１　Comparisonofdynamiccharacteristicsparameters
ofthelongitudinaldamperwiththoseoffivesubunits

４　多功能外风挡对车辆动力学性能的

影响

　　由于高速动车组加装纵向减振器能有效抑制

车辆间的摇头振动和显著提高各节车辆的横向平

稳性,因此本文从车体摇头振动的抑制效果和车

辆运行的横向平稳性两个方面,对比研究高速动

车组分别安装多功能外风挡和纵向减振器时的车

间减振效果,以此分析二者在高速动车组车间减

振功能上是否具有可替代性.

４．１　车辆动力学仿真模型建立

基于实车参数,利用动力学软件SIMPACK
建立考虑悬挂元件非线性、轮轨接触非线性的编

组为 TcＧMＧTc的全自由度高速动车组车辆动力

学模型,拖车模型主要参数如表２所示.车辆系

统动力学模型拓扑图见图１２.钢轨为 CN６０轨,
轨道 不 平 顺 激 扰 采 用 WG９０ 谱,车 轮 踏 面 为

LMB,模型采用 Kalker简化理论快速计算程序

FASTSIM计算轮轨蠕滑力,轮轨摩擦因数为０．４.
纵向减振器两端橡胶节点利用螺栓连接在相

邻两车端部,左右两侧各设一根,节点到车体中心

的纵向距离为１２．１５m,横向跨距为３m,距轨面

高０．７９５m.在车辆动力学模型的基础上采用６
号SpringＧDamperSerialPtP力元模拟纵向减振

器的动态非线性特性,输入的性能参数为减振器
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表２　拖车动力学基本参数

Tab．２　Basicdynamicparametersoftrailercar

参数 数值

轮对质量/kg １．７１３×１０３

轮对侧滚转动惯量/(kg􀅰m２) １．０４５×１０３

轮对点头转动惯量/(kg􀅰m２) １１１
轮对摇头转动惯量/(kg􀅰m２) １．０４５×１０３

一系悬挂纵向刚度/(MN􀅰m－１) ３５．２９
一系悬挂垂向刚度/(MN􀅰m－１) ４．４５

构架质量/kg ２．２７２×１０３

构架侧滚转动惯量/(kg􀅰m２) １．８４６×１０３

构架点头转动惯量/(kg􀅰m２) １．２０５×１０３

构架摇头转动惯量/(kg􀅰m２) ２．７９２×１０３

二系悬挂纵向刚度/(MN􀅰m－１) １２．７５
二系悬挂扭转刚度/(MN􀅰m􀅰rad－１) ４．１５

车体质量/t ３７．８４
车体侧滚转动惯量/(t􀅰m２) ９０．９１
车体点头转动惯量/(t􀅰m２) １．５９９×１０３

车体摇头转动惯量/(t􀅰m２) １．５９９×１０３

图１２　车辆系统动力学模型拓扑图

Fig．１２　Topologygraphofvehiclesystemdynamicmodel

动态性能试验所获得的幅值１mm、频率１．７５Hz
下的串联刚度值和非线性力速特性曲线.多功能

外风挡左右两侧各并联５个子单元结构,其各子

单元模块中心到车体中心纵向距离、横向跨距与

纵向减振器保持一致,垂向上的布置位置如图１３
所示,利用Simulink建立多功能外风挡数值仿真

模型与高速动车组车辆动力学模型的动力学联合

仿真模型.

图１３　联合仿真流程图

Fig．１３　CoＧsimulationflowdiagram

４．２　车体摇头振动分析

车辆在直线轨道上运行速度３５０km/h下无

车端减振装置和分别安装纵向减振器与多功能外

风挡下头车的车体摇头角位移时间历程曲线和频

谱分析如图１４a、图１４b所示.可以发现:车辆不

安装车端减振装置时车体的摇头角位移振动幅值

较大;配备纵向减振器后,前后车辆振动模态的耦

合作用增强,使车体摇头角位移振动幅值明显减

小,对车体主频在１．６３Hz下摇头振动的抑制效

果显著,车体摇头角位移振动幅值整体上减小了

３９．１３％,但车辆配备纵向减振器后在运行时间

８~１２s内车体的摇头角位移振动幅值有小幅度

增长趋势,加剧了车体在１．８５~２．００Hz的摇头振

动;安装多功能外风挡后对车体主频在１．６３Hz
下摇头振动的抑制效果更加显著,且对２Hz以下

车体的摇头振动都具有明显的抑制效果,车体摇

头角位移振动幅值整体上减小５３．０４％,比安装纵

向减振器时车体摇头角位移振动幅值的衰减效果

整体上提高了１３．９１％.

(a)时间历程曲线

(b)频谱分析

图１４　直线轨道上车体的摇头角位移

Fig．１４　Yawangledisplacementofthecarbodyon
thestraighttrack

将轨道类型设为:２５０m 直线—５００m 缓和

曲线—５００m 圆曲线—５００m 缓和曲线—５００m
直线,曲线半径为７０００m,超高为１８０mm,车辆

在该轨道上运行速度３５０km/h下无车端减振装

置和分别安装纵向减振器与多功能外风挡下头车

的车体摇头角位移时间历程曲线和频谱分析如图

１５a、图１５b所示.可以发现:车辆过曲线时在不

安装车端减振装置的情况下,车体的摇头角位移

振动幅值较大;配备纵向减振器后,车体摇头角位

移振动幅值明显减小,有效抑制了车体主频在

１．６３Hz下的摇头振动,车体摇头角位移振动幅值
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整体上减小了３８．３５％,但车辆过圆曲线时车体摇

头角位移的振动幅值有所增大,对１．８５Hz以上

车体的摇头振动有加剧趋势;安装多功能外风挡

可以进一步减小车体的摇头角位移振动幅值,更
加有效地抑制车体主频在１．６３Hz下的摇头振动,
使车体摇头角位移振动幅值整体上减小５４．１４％;
相比于纵向减振器,安装多功能外风挡可以使车

体摇头角位移振动幅值的衰减效果整体上提高

１５．８％,虽然车辆安装多功能外风挡过圆曲线时

车体摇头角位移振动幅值也有稍许增大,会加剧

１．９８Hz以上车体的摇头振动,但２Hz以上的振

动成分频谱幅值较小,整体上对车体摇头振动的

影响不大,且相比于纵向减振器对车体摇头振动

的加剧程度,多功能外风挡对２Hz以内的摇头振

动幅值加剧程度低,涉及的频段范围窄,因此整体

上多功能外风挡对车体摇头振动的抑制效果仍然

十分显著,且衰减摇头振动的能力高于采用纵向

减振器时.

(a)时间历程曲线

(b)频谱分析

图１５　曲线轨道上车体的摇头角位移

Fig．１５　Yawangledisplacementofthecarbodyon
thecurvedtrack

综上,从抑制车体摇头振动的能力和频段范

围而言,多功能外风挡都要优于纵向减振器.

４．３　横向平稳性分析

车辆在直线轨道上运行速度３５０km/h下无

车端减振装置和分别安装纵向减振器与多功能外

风挡下头车的车体横向振动加速度时间历程曲线

和频谱分析如图１６a、图１６b所示.可以发现:车
辆之间在无减振装置的情形下,车体的横向振动

加速度幅值较大;安装纵向减振器后,振动加速度

幅值有所减小,主频在１．５６Hz下的振动加速度

幅值整体上降低１７．５％,不利的是对２Hz左右下

车体的横向振动有加剧趋势;安装多功能外风挡

可以更进一步降低车体的横向振动加速度幅值,
再次增强对车体主频在１．５６Hz横向振动的抑制

效果,使加速度振动幅值整体上降低２５％,比配

备纵向减振器下车体横向振动加速度幅值的衰减

效果整体上提高７．５％,且不存在配备纵向减振器

时２Hz下车体横向振动加剧的趋势,但对２Hz
以上的横向振动却有所加剧,而２Hz以上振动成

分的频谱幅值较小,整体上对车体横向振动的影

响较弱.由此可见,与纵向减振器相比,多功能外

风挡抑制车体横向振动的能力更强.

(a)时间历程曲线

(b)频谱分析

图１６　车体横向振动加速度

Fig．１６　Lateralvibrationaccelerationofthecarbody

车辆在直线上运行时无车端减振装置和分别

安装纵向减振器与多功能外风挡下头车的横向平

稳性指标如图１７所示.可以发现:车辆无车端减

振装置时,横向平稳性指标值较大,且随着速度的

增大而不断增大;安装纵向减振器后,每个速度下

的横向平稳性指标值都有所减小,车辆运行的横

向平稳性明显提高;相比于纵向减振器,车辆之间

安装多功能外风挡可以更进一步减小各个速度下

的横向平稳性指标值,使车辆的横向平稳性进一

步得到显著提高.由此可见,车间安装纵向减振

器和多功能外风挡都可以提高车辆运行的横向平

稳性,但与纵向减振器相比,多功能外风挡对横向

平稳性的改善程度更优.
多功能外风挡比纵向减振器具有更优异的车
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图１７　横向平稳性指标

Fig．１７　Indexoflateralridequality

辆动力学性能实质上是因为并联５个子单元结构

所提供的等效刚度、等效阻尼在车体振动的主要

频率段０．５~３．０Hz内明显高于采用纵向减振器

时,而增大刚度可以增强车辆系统约束振动的能

力,减小系统在受到相同外力作用下产生的位移

和振幅,增大阻尼可以增强系统衰减振动的能力,
减少振动的持续时间和振幅,使得多功能外风挡

下的车体摇头振动角位移幅值和车体横向振动加

速度幅值比纵向减振器下的小,从而进一步有效

抑制了车体的摇头振动和低频横向振动,使列车

运行的横向平稳性再次得到提高.纵向减振器和

多功能外风挡对低频段１．６Hz左右下的车体振

动有显著抑制作用,但对２Hz左右下的振动却有

所恶化,且纵向减振器比多功能外风挡下振动的

恶化频段更宽,这是因为车间刚度的增大使得车

辆系统的固有频率提高,从而改变了共振区间,当
固有频率与轨道谱激励频率接近时会引起共振,
导致振动有所加剧,且多功能外风挡比纵向减振

器提供的车间刚度更大,这使得车辆系统的固有

频率更高,因而共振频率更高,对低频段振动的抑

制作用更强,频段范围也更宽.纵向减振器和多

功能外风挡这两种装置虽然会加剧２Hz左右下

的车体振动,但２Hz左右下振动成分的频谱幅值

较小,整体上对车体振动的影响较低,二者依然对

车辆动力学性能有显著改善,且相比于纵向减振

器,多功能外风挡下的车辆动力学性能更加卓越.

５　结论

１)在车体振动主要频率０．５~３．０Hz内,并
联５个子单元结构所提供的等效刚度和等效阻尼

均高于纵向减振器所提供的水平,可以实现纵向

减振器车间减振功能的等效.

２)多功能外风挡和纵向减振器对直线和曲线

上的车体摇头振动都具有显著的抑制作用,但从

抑制振动的能力和频段范围而言,多功能外风挡

比纵向减振器更优.

３)相比于纵向减振器,安装多功能外风挡可

以进一步减小车体的横向振动加速度幅值,更加

有效地抑制车体的横向振动,进一步减小各个速

度下的横向平稳性指标值,使车辆运行的横向平

稳性得到再次提高.

４)多功能外风挡可以替代纵向减振器,在车

端不配备纵向减振器的情形下进一步改善车辆动

力学性能,同时能够减小车端连接系统的质量,节
省纵向减振器的制造和维护成本,为未来高速动

车组车端连接装备轻量化创新提供了一种新结构.
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