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齿轮箱吊杆节点刚度对轴箱内置式高速列车

驱动系统动态特性影响研究∗

吴志强　刘禹清　陈再刚†

(西南交通大学,牵引动力国家重点实验室,成都　６１００３１)

摘要　为探明齿轮箱吊杆节点刚度对驱动系统悬挂节点力和驱动系统振动加速度的影响规律,以某型轴箱

内置式高速动车为研究对象,基于多体动力学理论,建立了考虑驱动系统和齿轮啮合的车辆系统动力学模

型,研究了齿轮箱吊杆节点刚度对齿轮箱吊杆节点力、电机吊点力、齿轮箱车轴铰接力、车辆平稳性和驱动

系统振动加速度的影响．研究结果表明:由于１、２位驱动系统的齿轮啮合力方向不同,１位驱动系统悬挂节

点的垂向力比２位驱动系统悬挂节点的垂向力大．齿轮箱吊杆节点刚度在１~３０MN/m 增大时,１位齿轮箱

吊杆节点力增大,１位电机吊点力减小,１位齿轮箱车轴铰接纵向力增大、横向力减小;２位齿轮箱吊杆节点

力增大,２位电机吊点垂向力增大,纵向力和横向力减小,２位齿轮箱车轴铰接纵向力减小,横向力增大．齿轮

箱吊杆节点刚度在３０~１００MN/m 增大时,各悬挂节点力变化不明显．此外,车体的平稳性指标、电机和齿轮

箱的振动加速度受齿轮箱吊杆节点刚度变化的影响较小．
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EffectofTheSuspensionStiffnessoftheGearboxRodontheDynamic
CharacteristicsoftheDriveSystemofHighＧSpeedTrainwith

theBuiltＧinAxleBox∗

WuZhiqiang　LiuYuqing　ChenZaigang†

(StateKeyLaboratoryofTractionPower,SouthwestJiaotongUniversity,Chengdu　６１００３１,China)

Abstract　Torevealthelawofthegearboxrodsuspensionstiffnessonthesuspensionforceandvibration
accelerationofthedrivesystem,acertaintypeofhighＧspeedtrainwiththebuiltＧinaxleboxistakenas
thestudyobject,andavehicledynamicsmodelconsideringdrivesystemandgearengagementisestabＧ
lishedbasedonthemultiＧbodydynamicstheory．Inaddition,theeffectofthesuspensionstiffnessofthe
gearboxrodonthesuspensionforceofthegearboxrodandthemotor,thejointforcebetweenthegearＧ
boxandtheaxle,thevehiclestabilityandthevibrationaccelerationofthedrivesystemarestudied．The
researchresultsshowthatduetothedifferentdirectionofthegearmeshingforceofthefirstdrivesysＧ
temandtheseconddrivesystem,theverticalsuspensionforceofthefirstdrivesystemislargerthan
thatoftheseconddrivesystem．Whenthesuspensionstiffnessofthegearboxrodincreasesfrom１MN/m
to３０MN/m,thesuspensionforceofthefirstgearboxandthefirstmotorincreasesanddecreasesrespecＧ
tively,aswellasthelongitudinalforceandthelateralforceofthefirstconnectionpointforgearboxand
axleincreasesanddecreasesrespectively．Moreover,thesuspensionforceofthesecondgearboxandthe
verticalsuspensionforceofthesecondmotorincrease,butthelongitudinalsuspensionforceandthelatＧ
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eralsuspensionforceofthesecondmotordecrease,andthelongitudinalforceofthesecondconnection
pointforgearboxandaxledecreasesandincreasesrespectively．However,thechangeinthesuspension
forceisnotobviouswhenthesuspensionstiffnessofthegearboxrodincreasesfrom３０MN/mto１００
MN/m．Furthermore,thestabilityindexofthecarbody,aswellasthevibrationaccelerationofthemoＧ
torandthegearboxarelittleaffectedbythechangingsuspensionstiffnessofthegearboxrod．

Keywords　highＧspeedtrain,　thebuiltＧinaxlebox,　thesuspensionstiffnessofgearboxrod,　gear
engagement,　dynamics

引言

为满足我国经济飞速发展的客观需要,客运高

速化、货运重载化已成为轨道交通领域发展的重要

方向．随着运行速度的不断提高,轮轨相互作用显

著增加,高速列车的持续可靠运行受到严重挑

战[１]．与传统的轴箱外置式转向架相比,轴箱内置

式转向架将轴箱悬挂装置安装在轮对内侧,减小了

构架和车轴等的横向尺寸和质量,转向架整体减重

约３０％[２],满足高速转向架轻量化设计和轮轨低

动力作用的要求,将成为下一代高速列车发展的关

键技术方向之一．
近年来,众多学者对轴箱内置式转向架开展

了深入研究．贾洪龙等[３]对国内外轴箱内置式转向

架的技术研究现状和市场应用情况进行了介绍,指
明新型、更高速的内置式轴箱转向架技术将会得到

蓬勃发展．张隶新[４]以时速３５０km/h的货运动车

组为研究对象,对比研究了轴箱内置和轴箱外置高

速转向架的动力学性能．研究结果表明,与轴箱外

置式转向架相比,轴箱内置式转向架的轮轨力至少

降低２０％,车轮踏面磨耗量和踏面磨耗深度至少

降低３０％．刘承聪[５]以某市域车辆内置轴箱非动力

转向架为研究对象,对该型车辆的动力学性能进行

了评估,并对车辆主要悬挂参数进行了优化．Wu
等[６]基于多体动力学理论和有限元方法,研究了轴

箱布置方式对钢轨波磨的影响．结果表明,当车辆

高速通过曲线时,内轴箱转向架的轮轨冲角明显小

于外轴箱转向架,有利于抑制钢轨波磨．以上研究

表明轴箱内置式转向架在降低转向架重量,减小轮

轨相互动力作用和轮轨磨耗,以及提高车辆曲线通

过性能等方面具有显著的效果．
高速列车驱动系统包括牵引电机、齿轮箱、轮

对等部件．牵引电机通过电磁效应将电能转化为机

械能,通过齿轮传动装置将驱动转矩传递至轮轨界

面产生纵向蠕滑力驱动车辆前进[７]．因此,作为高

速列车的“心脏”与“动脉”,驱动系统悬挂设计及其

相关的动力学问题是动力转向架设计的一个关键

性技术问题,国内外学者目前主要研究了轴箱外置

式转向架中驱动系统的不同悬挂方式和悬挂参数

对车辆动力学性能的影响．Lata[８]对电机刚性轴

悬、轮对空心轴架悬、万向轴式架悬这三种驱动系

统悬挂方式的基本结构进行了介绍,并指明电机刚

性轴悬的车辆簧下质量大,适用于运行速度较低的

货运机车．Alfi等[９]通过对车辆线性临界速度和非

线性临界速度进行计算,研究了电机弹性悬挂对车

辆稳定性的影响,研究结果表明,电机悬挂的刚度和

阻尼特性直接影响车辆稳定性．金鼎昌等[１０]计算了

机车或动车采用轴悬式、架悬式、全体悬式和半体悬

式的车辆稳定性、车辆平稳性和车辆曲线通过性,对
比分析了牵引电机悬挂方式对机车或动车动力学性

能的影响．张红军等[１１]对我国某速度为２００km/h的

客运机车转向架技术方案进行了研究,发现驱动单

元通过吊杆弹性悬挂在构架上,能使簧间转动惯量

减小,同时使簧间横向质量解耦,有利于改善机车

横向动力学性能．罗赟等[１２Ｇ１４]利用SIMPACK软件

建立机车动力学模型,研究了牵引电机采用不同布

置方式、驱动装置,采用不同悬挂方式以及悬挂装

置悬挂参数对机车的稳定性、直线运行性能和曲线

通过性能的影响．姚远等[１５,１６]从动力吸振的角度研

究了驱动系统弹性对机车动力学性能的影响机理,

通过动力学仿真对理论分析结果进行了验证,并根

据反共振理论提出了驱动系统悬挂参数的选取原

则．黄彩虹等[１７]结合模态分析技术,研究了电机悬挂

参数和质量参数对车辆稳定性的影响．徐坤等[１８]针

对CRH３型动车转向架电机悬挂方式,建立了８自

由度单转向架横向动力学模型,研究了不同电机悬

挂参数对构架横移和电机横移的影响规律．姚远

等[１９]提出了一种高速列车稳定性主动控制方法,对
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动力转向架驱动系统采用主动弹性悬挂方式,并利

用遗传算法优化了驱动系统的悬挂参数．
目前,高速列车驱动系统悬挂动力学相关研究

主要集中于电机悬挂方式或电机悬挂参数对车辆

动力学性能的影响,而驱动力矩从牵引电机经过齿

轮传动装置到轮轨界面的动力传递路径被忽略．然
而,驱动系统内部因牵引力矩传递和齿轮啮合刚度

引起的动态啮合力将显著影响各部件的受力状态

和服役特性,因此,在对驱动系统悬挂参数选取和

悬挂节点载荷研究时有必要考虑牵引动力传递和

齿轮啮合作用的影响．基于车辆Ｇ轨道耦合动力学

理论和齿轮动力学理论,Chen等[２０]建立了考虑齿

轮动态啮合作用的机车Ｇ轨道耦合垂向动力学模

型,研究了机车Ｇ轨道Ｇ齿轮传动系统之间的动态相

互耦合作用．在此基础上,Zhang等[２１]建立了机车Ｇ
轨道耦合空间动力学模型,其中考虑了齿轮传动系

统的动力学效应,并通过与现场试验数据对比对模

型进行了验证．Huang等[２２]建立了包括驱动系统

的高速动车多体动力学模型,研究了牵引传动系统

内部动态激励对高速列车动态性能的影响．Wang
等[２３,２４]基于经典的车辆Ｇ轨道耦合动力学理论以及

齿轮和轴承动力学理论,建立了包括齿轮副和轴承

的高速列车动力学模型,并对列车服役工况下的车

辆、齿轮副和轴承之间的动态相互作用进行了研

究．肖乾等[２５]利用多体动力学软件 SIMPACK 建

立了包含齿轮传动系统的高速列车整车动力学模

型,对轨道不平顺影响下的高速列车齿轮传动系统

的振动特性进行了分析．寻麒儒等[２６]利用 SIMＧ
PACK软件建立了考虑齿轮传动系统的高速列车

动力学模型,研究了曲线通过参数对高速列车齿轮

传动系统动力学响应的影响．
目前,高速列车传动系统动力学领域主要研究

列车服役工况下的车辆系统动态性能和电机、齿轮、
轴承等牵引传动系统零部件的动力学特性,而对于

齿轮啮合作用对驱动系统悬挂动力学的研究还比较

缺乏．作为驱动系统关键悬挂节点之一,齿轮箱吊杆

节点参数(如齿轮箱吊杆节点刚度)选择不合理,会
使驱动系统悬挂节点动态力和驱动部件振动过大,
进而导致电机吊座、齿轮箱吊座处应力增大,进而加

快电机吊座、齿轮箱吊座的疲劳破坏,对驱动系统的

正常服役造成不利影响．因此,为减小驱动系统悬挂

节点动态力和驱动部件振动水平,保障驱动系统的

服役可靠性与安全性,有必要考虑齿轮啮合作用的

影响,对齿轮箱吊杆节点刚度参数进行研究．此外,
由于轴箱内置式转向架内部空间有限,其驱动系统

的悬挂设计及相关的动力学问题比轴箱外置式转向

架更加突出,但是相应的文献尚未见报道．
综上所述,本文以我国研制的某型轴箱内置式

高速动车为研究对象,基于多体动力学理论和车辆

动力学理论,建立考虑驱动系统和齿轮啮合作用的

轴箱内置式高速动车动力学模型,研究高速列车在

不同运行速度下,齿轮箱吊杆节点刚度对驱动系统

悬吊节点力(齿轮箱吊杆力、电机吊点力及车轴铰

接力)、车辆平稳性指标和驱动系统振动加速度的

影响规律．研究结果可为齿轮箱吊杆节点刚度的合

理选取和驱动系统的参数优化提供指导．

１　考虑驱动系统和齿轮啮合的轴箱内置式

高速动车动力学模型

SIMPACK作为铁路行业动力学领域应用最

广泛的多体动力学软件之一,采用相对坐标系建模

方法和完全递归算法自动建立并求解多体系统动

力学方程．多体系统动力学得到的动力学方程通常

是微分代数方程组(DifferentialＧAlgebraicEquaＧ
tions,DAEs),一般形式可表示为式(１)．SIMPACK
动力学模型求解采用SODASRT２求解器,该求解

器采用的算法为向后差分公式(BackwardDifferＧ
enceFormula,BDF),该算法是一种隐式多步、变
阶数、变步长的算法[２７]．

Mq
􀅰􀅰
＋CT

qλ＝Q
C(q,t)＝０{ (１)

式中,q为广义坐标向量;M 为广义质量矩阵;Q 为

广义力向量;C 为约束代数方程;Cq 为约束方程对

应的雅克比矩阵,T 为矩阵转置符号;为拉格朗日

乘子;t为时间．
本文以我国研制的某型轴箱内置式高速动车为

研究对象,考虑驱动系统机械结构和齿轮啮合作用,
采用多体动力学软件SIMPACK建立了轴箱内置式

高速动车的多刚体系统动力学模型,如图１所示．车
辆系统包括车体、构架、轮对、轴箱、驱动系统以及

一、二系悬挂系统,整个车辆系统共有１５８个自由度．
车轮踏面采用LMB_１０型踏面,钢轨采用６０N型钢

轨,轮轨间摩擦系数取０．３．动力学模型中考虑了轮

轨接触非线性特性、一系垂向阻尼非线性特性、二系

横向阻尼非线性特性、抗蛇行减振器非线性特性、二
系横向止挡非线性特性等,如图２和图３所示．

９１
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(a)车辆动力学模型
(a)Vehicledynamicsmodel

(b)转向架动力学模型
(b)Bogiedynamicsmodel

图１　轴箱内置式高速动车动力学模型

Fig．１　DynamicsmodelofhighＧspeedEMUwith
thebuiltＧinaxlebox

图２　轮轨接触非线性特性

Fig．２　Nonlinearcharacteristicsofwheelrailcontact

(a)一系垂向减振器　(b)二系横向减振器
(a)Primaryverticaldamper　(b)Secondarylateraldamper

(c)抗蛇行减振器　(d)二系横向止挡
(c)AntiＧhuntingdamper　(d)Secondarylateralstop

图３　悬挂元件的非线性特性

Fig．３　Nonlinearcharacteristicsofsuspensionelements

(a)驱动系统动力学模型
(a)Dynamicmodelofthedrivesystem

(b)２２５:Gearpair力元

(b)２２５:Gearpairtypeforceelement
图４　驱动系统动力学模型

Fig．４　Dynamicsmodelofthedrivesystem

驱动系统的动力学模型如图４(a)所示,驱动

系统由牵引电机、联轴节、齿轮箱、齿轮副及悬挂部

件组成．其中,牵引电机通过电机吊点(橡胶节点)

与构架连接,齿轮箱一端通过齿轮箱吊杆(吊杆两

端为橡胶节点)与构架连接,另一端通过轴承与车

轴铰接,电机轴与小齿轮轴通过联轴节连接,电机

壳体和齿轮箱箱体通过四个橡胶节点连接．模型中

的橡胶节点和联轴节均采用４３:BushCmp力元,

数学模型可表示为式(２)．电机牵引转矩通过联轴

节传递到小齿轮,再通过齿轮啮合传递到大齿轮和

０２
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轮对,产生纵向蠕滑力驱动车辆前进．其中,齿轮啮

合作用采用SIMPACK 中的２２５:Gearpair力元,

如图４(b)所示,该力元根据建立齿轮传动系统动

力学模型时输入的齿轮基本几何参数,按照 DIN

３９９０Ｇ１Ｇ１９８７标准[２８]计算出齿轮啮合刚度,再通过

齿轮啮合刚度和参与啮合轮齿的齿面渗透量计算

啮合力．齿轮啮合刚度的完整计算过程可表示为式

(３)~(６)．驱动系统主要参数如表１和表２所示．

表１　驱动部件参数

Table１　Parametersofdriveparts
Parameters Value

Motormass/kg ７２０

Motorrollingmomentofinertia/kg􀅰m２ ２９

Motorpitchingmomentofinertia/kg􀅰m２ ２８

Motoryawingmomentofinertia/kg􀅰m２ ３４

Gearboxmass/kg ４２０

Gearboxrollingmomentofinertia/kg􀅰m２ １４

Gearboxpitchingmomentofinertia/kg􀅰m２ ３３

Gearboxyawingmomentofinertia/kg􀅰m２ ４１

表２　齿轮副参数

Table２　Parametersofthegearpair
Parameter Pinion Gear

Module/mm ６

Pressureangle/° ２０

Helicalangle/° １７．５

Addendumcoefficient １

Tipclearancecoefficient ０．２５

Numberofteeth ３９ ８８

Facewidth/mm ６３ ６２

Toothprofileshiftcoefficient －０．０８ ０．１６

Fx

Fy

Fz

Tα

Tβ

Tγ

æ

è

ç
ç
ç
ç
ç
ç
ç
çç

ö

ø

÷
÷
÷
÷
÷
÷
÷
÷÷

＝

kxxF ＋cxx
􀅰
F ＋Fnom_x

kyyF ＋cyy
􀅰
F ＋Fnom_y

kzzF ＋czz
􀅰
F ＋Fnom_z

kααT ＋cαα
􀅰
T ＋Tnom_α

kββT ＋cββ
􀅰
T ＋Tnom_β

kγγT ＋cγγ
􀅰
T ＋Tnom_γ

æ

è

ç
ç
ç
ç
ç
ç
ç
ç
ç
ç

ö

ø

÷
÷
÷
÷
÷
÷
÷
÷
÷
÷

(２)

式中,Fx、Fy、Fz 为x、y、z 方向的力;Tα、Tβ、Tγ

为绕x、y、z轴的力矩．kx、ky、kz 为x、y、z 方向的

平动刚度;kα、kβ、kγ 为绕x、y、z 轴的扭转刚度;

cx、cy、cz 为x、y、z方向的平动阻尼;kα、kβ、kγ 为

绕x、y、z 轴的扭转阻尼;xF、yF、zF 为x、y、z 方

向的平动位移;αT、βT、γT 为绕x、y、z 轴的扭转角

度,Fnom_x、Fnom_y、Fnom_z为x、y、z 方向的名义预加

载力;Tnom_α、Tnom_β、Tnom_γ为绕x、y、z 轴的名义预

加载力矩．

c′＝c′thCMCRCBcosβ０ (３)

cmax＝c′􀅰CR (４)

SR ＝
cmin

cmax
(５)

cm ＝cmax １－(１－SR) s(φ)
max(s１,s２)

é

ë
êê

ù

û
úú

２

{ } (６)

式中,c′为单对齿刚度;c′th 为单对齿刚度的理论

值;CM 为理论修正系数;CR 为轮坯结构系数;CB

为基本齿廓系数;β０ 为齿轮螺旋角;cmax 为啮合刚

度最大值;cmin为啮合刚度最小值;SR 为刚度比;cm

为齿轮啮合刚度;s(φ)为齿面接触路径;s１ 为进入

啮合时接触点与节点的距离;s２ 为退出啮合时接触

点与节点的距离．

２　齿轮箱吊杆节点刚度对驱动系统悬挂节

点力的影响

图５　牵引特性及阻力曲线

Fig．５　Curveoftractioncharacteristicsandresistance

本节考虑车辆的典型运营速度,分析车辆以

２００km/h、２５０km/h、３００km/h、３５０km/h、４００km/h
五种速度等级运行时,齿轮箱吊杆节点刚度变化对

驱动系统悬挂节点力(齿轮箱吊杆节点力、电机吊

点力和齿轮箱车轴铰接力)的影响．橡胶节点的刚

度通常在１０MN/m 数量级别[１４],为研究齿轮箱吊

杆节点刚度参数在更大范围变化对系统动力学特

性的影响规律,设置齿轮箱吊杆节点刚度参数如表

３所示,由于齿轮箱吊杆节点刚度的径轴比为一常

数,本文以齿轮箱吊杆节点径向刚度为研究变量．
在进行动力学分析时,充分考虑车辆运行时受到的

１２
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电机牵引转矩、齿轮啮合力和运行阻力．列车的牵

引特性曲线及阻力曲线如图５所示,轨道不平顺激

励采用武广谱,如图６所示．

表３　齿轮箱吊杆节点刚度参数

Table３　Stiffnessparametersofgearboxrod
Parameter Value

Radial
stiffness
(MN．mＧ１)

１ １０ ３０ ５０ ７０ ９０ １００

图６　轨道随机不平顺

Fig．６　Trackrandomirregularity

图７　齿轮啮合刚度

Fig．７　Meshstiffnessofgearpair

计算获得车辆以４００km/h速度运行时的齿

轮时变啮合刚度和齿轮啮合力,如图７和图８所

示,１位和２位齿轮传动系统的啮合力大小基本相

同,但由于１位和２位驱动系统的齿轮啮合力方向

不同,会对驱动系统悬挂节点的受力状态造成影

响,如图９所示．图９中:v 为车辆运行速度,T 为

驱动转矩,ωp 为驱动齿轮角速度,ωw 为轮对角速

度,Fm 为齿轮啮合力．因此,为进一步分析这种影响,

图８　齿轮啮合力

Fig．８　Meshforceofgearpair

(a)１位齿轮传动系统
(a)Thefirstgeardrivesystem

(b)２位齿轮传动系统
(b)Thesecondgeardrivesystem

图９　驱动转矩方向及齿轮啮合方向

Fig．９　Directionofdrivingtorqueandgearengagement

对比了１位和２位驱动系统悬挂节点垂向力的时

域曲线．为不失一般性,齿轮箱吊杆节点刚度分别

取最 小 值 １MN/m、中 间 值 ５０MN/m 和 最 大 值

１００MN/m．１位和２位齿轮箱吊杆节点垂向力的时

域曲线如图１０所示,以齿轮箱吊杆节点刚度为

５０MN/m 为例,１位齿轮箱吊杆节点垂向力均值为

－７．６３kN,最大值为－１６kN,２位齿轮箱吊杆节

点垂向力均值为１．２８kN,最大值为１０．８４kN,１位

齿轮箱吊杆节点垂向力更大(“－”代表方向)．１位

和２位电机吊点垂向力的时域曲线如图１１所示,以

２２
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(a)吊杆节点刚度为１MN/m
(a)Thestiffnessofthegearboxrodis１MN/m

(b)吊杆节点刚度为５０MN/m
(b)Thestiffnessofthegearboxrodis５０MN/m

(c)吊杆节点刚度为１００MN/m
(c)Thestiffnessofthegearboxrodis１００MN/m

图１０　齿轮箱吊杆节点垂向力时域曲线

Fig．１０　Timedomaincurveoftheverticalsuspensionforce
ofthegearboxrod

齿轮箱吊杆节点刚度为５０MN/m 为例,１位电机

吊点垂向力均值为－６．４８kN,最大值为－１４．２１

kN,２位电机吊点垂向力均值为－３．９４kN,最大值

为－１１．２kN,１位电机吊点垂向力更大(“－”代表

方向)．１位和２位齿轮箱车轴铰接垂向力的时域曲

(a)吊杆节点刚度为１MN/m
(a)Thestiffnessofthegearboxrodis１MN/m

(b)吊杆节点刚度为５０MN/m
(b)Thestiffnessofthegearboxrodis５０MN/m

(c)吊杆节点刚度为１００MN/m
(c)Thestiffnessofthegearboxrodis１００MN/m

图１１　电机吊点垂向力时域曲线

Fig．１１　Timedomaincurveoftheverticalsuspension
forceofthemotor

线如图１２所示,以齿轮箱吊杆节点刚度为５０MN/m
为例,１位齿轮箱车轴铰接垂向力均值为１０．８４kN,

最大值为２７．４２kN,２位电机吊点垂向力均值为

－５．４７kN,最大值为－１４．７０kN,１位齿轮箱车轴铰

接垂向力更大(“－”代表方向)．综上,由于１位和２

３２
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位驱动系统的齿轮啮合力方向不同,导致１位驱动

系统悬挂节点的垂向力比２位驱动系统悬挂节点

的垂向力大．

(a)吊杆节点刚度为１MN/m
(a)Thestiffnessofthegearboxrodis１MN/m

(b)吊杆节点刚度为５０MN/m
(b)Thestiffnessofthegearboxrodis５０MN/m

(c)吊杆节点刚度为１００MN/m
(c)Thestiffnessofthegearboxrodis１００MN/m

图１２　齿轮箱车轴铰接垂向力时域曲线

Fig．１２　Timedomaincurveoftheverticaljointforce
betweengearboxandaxle

为进一步研究不同车辆运行速度下,齿轮箱吊

杆节点刚度对驱动系统悬挂节点力的影响．以悬挂

(a)１位齿轮箱吊杆节点力最大值
(a)Maxvalueofthesuspensionforceofthefirstgearboxrod

(b)１位齿轮箱吊杆节点力 RMS值
(b)RMSvalueofthesuspensionforceofthefirstgearboxrod

(c)２位齿轮箱吊杆节点力最大值
(c)Maxvalueofthesuspensionforceofthesecondgearboxrod

(d)２位齿轮箱吊杆节点力 RMS值
(d)RMSvalueofthesuspensionforceofthesecondgearboxrod

图１３　齿轮箱吊杆节点动态力
Fig．１３　Dynamicsuspensionforceofthegearboxrod

４２
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(a)１位电机吊点力最大值
(a)Maxvalueofthesuspensionforceofthefirstmotor

(b)１位电机吊点力 RMS值
(b)RMSvalueofthesuspensionforceofthefirstmotor

(c)２位电机吊点力最大值
(c)Maxvalueofthesuspensionforceofthesecondmotor

(d)２位电机吊点力 RMS值
(d)RMSvalueofthesuspensionforceofthesecondmotor

图１４　电机吊点动态力
Fig．１４　Dynamicsuspensionforceofthemotor

节点力的最大值和 RMS值为统计指标,分析齿轮

箱吊杆节点刚度对１、２位齿轮箱吊杆节点动态力,

１、２位电机吊点动态力以及１、２位齿轮箱车轴铰

接动态力的影响．
１位和２位的齿轮箱吊杆节点动态力如图１３所

示．其中,x、y、z为悬挂节点力在纵向、横向和垂向的

分量．各运行速度下,１位齿轮箱吊杆节点力的变化规

律类似,随着齿轮箱吊杆节点刚度的增大,１位齿轮箱

吊杆节点的纵向力和横向力缓慢增加,垂向力在吊杆

节点刚度为１~３０MN/m增长较快,在吊杆节点刚度

为３０~１００MN/m基本不变．此外,１位齿轮箱吊杆节

点的纵向力和横向力较小,但垂向力较大,这表明

１位齿轮箱吊杆节点主要承受垂向载荷．２位齿轮箱

吊杆节点纵向力和横向力的变化规律与１位齿轮

箱吊杆节点类似,但２位吊杆节点垂向力的 RMS
值在吊杆节点刚度为１~３０MN/m,先减小后增大．
此外,２位吊杆节点垂向力的最大值和 RMS值均

比１位吊杆节点小,以车辆运行速度为４００km/h
为例,２位吊杆节点垂向力的最大值比１位吊杆节

点小约７kN,RMS值比１位吊杆小约４．５kN,这
与１、２位驱动系统的齿轮啮合力方向不同有关．

１位和２位的电机吊点动态力如图１４所示．随
着齿轮箱吊杆节点刚度的增大,电机吊点力在吊杆

节点刚度为１~３０MN/m,明显减小,在吊杆节点

刚度为３０~１００MN/m,基本不变．此外,电机吊点

的垂向力和纵向力较大,横向力较小,这表明电机

吊点主要承受垂向载荷和纵向载荷．２位电机吊点

的纵向力和横向力的变化规律与１位电机吊点类

似,但２位电机吊点的垂向力在吊杆节点刚度为

１~３０MN/m 逐渐增大．此外,２位电机吊点垂向力

的最大值和RMS值均比１位电机吊点小．
１位和２位的齿轮箱车轴铰接动态力如图１５

所示．随着齿轮箱吊杆节点刚度的增大,齿轮箱车

轴铰接垂向力总体变化不大,在吊杆节点刚度为

１~３０MN/m时,齿轮箱车轴铰接纵向力逐渐增大,

横向力逐渐减小,在吊杆节点刚度为３０~１００MN/m
时,齿轮箱车轴铰接纵向力和横向力基本不变．随
着齿轮箱吊杆节点刚度的增大,２位齿轮箱车轴铰

接垂向力总体变化不大,在吊杆节点刚度为１~
３０MN/m 时,齿轮箱车轴铰接纵向力逐渐减小,横
向力逐渐增大,在吊杆节点刚度为３０~１００MN/m
时,齿轮箱车轴铰接纵向力和横向力基本不变．

５２
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(a)１位齿轮箱车轴铰接力最大值
(a)Maxvalueofthejointforceofthefirstgearboxandaxle

(b)１位齿轮箱车轴铰接力 RMS值
(b)RMSvalueofthejointforceofthefirstgearboxandaxle

(c)２位齿轮箱车轴铰接力最大值
(c)Maxvalueofthejointforceofthesecondgearboxandaxle

(d)２位齿轮箱车轴铰接力 RMS值
(d)RMSvalueofthejointforceofthesecondgearboxandaxle

图１５　齿轮箱车轴铰接动态力
Fig．１５　Dynamicjointforcebetweengearboxandaxle

３　齿轮箱吊杆节点刚度对车辆平稳性和驱

动系统振动的影响

分析了车辆以２００km/h、２５０km/h、３００km/h、

３５０km/h、４００km/h五种速度等级匀速运行时,齿

轮箱吊杆节点刚度对车辆平稳性指标、电机振动加

速度和齿轮箱振动加速度的影响．
车辆平稳性指标如图１６所示,车辆垂向平稳

性指标随着车速的增大而增大,但受齿轮箱吊杆节

点刚度变化的影响很小．车辆横向平稳性指标的变

化规律与垂向平稳性指标的变化规律类似．此外,

该型高速动车在相同运行速度下的横向平稳性指

标大于垂向平稳性指标,但各运行速度下的垂向平

稳性指标和横向平稳性指标均满足«机车车辆动力

学性能评定及试验鉴定规范»GB/T５５９９－２０１９限

值要求[２９],且车辆运行平稳性等级为优．

(a)垂向平稳性指标
(a)Verticalstabilityindex

(b)横向平稳性指标
(b)Lateralstabilityindex
图１６　车辆平稳性指标

Fig．１６　Vehiclestabilityindex

驱动系统振动加速度的RMS值如图１７所示．
随着车辆运行速度的增大,电机垂向和横向振动加

６２
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(a)电机垂向振动
(a)Verticalvibrationofthemotor

(b)电机横向振动
(b)Lateralvibrationofthemotor

(c)齿轮箱垂向振动
(c)Verticalvibrationofthegearbox

(d)齿轮箱横向振动
(d)Lateralvibrationofthegearbox
图１７　驱动系统振动加速度 RMS值

Fig．１７　RMSvalueofthevibrationaccelerationofthedrivesystem

速度均明显增大;随着齿轮箱吊杆节点刚度的增

大,电机的垂向振动加速度和横向振动加速度略有

增大;随着车辆运行速度的增大,齿轮箱垂向和横

向振动加速度均明显增大;随着齿轮箱吊杆节点刚

度的增大,齿轮箱的垂向振动加速度和横向振动加

速度略有减小．
综上,车体的平稳性指标、电机振动加速度和

齿轮箱振动加速度随车辆运行速度的增大而增大,

但受吊杆节点刚度变化影响较小．

４　结论

本文以我国研发的某型轴箱内置式高速动车

为研究对象,建立考虑驱动系统和齿轮啮合的轴箱

内置式高速动车车辆动力学模型,研究了齿轮箱吊

杆节点刚度对齿轮箱吊杆节点力、电机吊点力、齿

轮箱车轴铰接力、车辆平稳性和电机、齿轮箱振动

加速度的影响规律．主要结论如下:

(１)由于１、２位驱动系统的齿轮啮合力方向不

同,１位驱动系统各悬挂节点的垂向力比２位驱动

系统各悬挂节点的垂向力大．
(２)齿轮箱吊杆节点刚度在１~３０MN/m 增大

时,１位齿轮箱吊杆节点力增大,１位电机吊点力减

小,１位齿轮箱车轴铰接纵向力增大,横向力减小;

２位齿轮箱吊杆节点力增大,２位电机吊点垂向力

增大,纵向力和横向力减小,２位齿轮箱车轴铰接

点纵向力减小,横向力增大．齿轮箱吊杆节点刚度

在３０~１００MN/m 增大时,齿轮箱吊杆节点纵向力

和横向力缓慢增大,其余各悬挂节点力基本不变．
(３)随着车辆运行速度的增大,齿轮箱吊杆节

点力、电机吊点力和齿轮箱车轴铰接力都增大,但

各悬挂节点力的变化规律基本不变．
(４)车体的平稳性指标、电机振动加速度和齿

轮箱振动加速度受车辆运行速度影响较大,且随车

辆运行速度的增大而明显增大,但受吊杆节点刚度

变化影响很小．
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