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基于AOSO递进优化方法的车体抖振控制研究
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摘要: 针对某型动车组在运行中出现的车体抖振伴随转向架蛇行运动的整车异常振动现象，对车辆进行在线试验，

发现大踏面锥度状态的车辆在较高速度工况运行时，存在稳定性不足，致使转向架的蛇行频率不断上升与车体菱形

模态频率接近，继而引发车体的抖振。为了提升车辆运行的稳定性，提出一种融合解析优化和仿真优化的两级递进

优化方法（Analytical Optimization and Simulation Optimization，简称为 AOSO），对抗蛇行减振器参数进行优化，并

在车辆线路试验中验证优化的效果。结果表明，优化后磨耗轮状态下车辆的临界速度得到显著提升，转向架已无明

显的蛇行运动、车体抖振也得到明显改善。
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引 言

高速动车组因其平稳舒适、方便快捷的特点，成

为现今人们出行的主流交通工具。但随着运营时间

的增加，某型动车组在线路上运行时出现了车体抖

振问题，影响着车辆的运行安全。因此，分析动车组

车体异常振动的成因以及解决问题的方法，成为维

护动车组运营发展的重要任务。在对铁道车辆横向

异常振动研究方面，Xia等［1］基于小波包变换，提出

一种车体低频异常晃动的在线检测方法。孙善超

等［2］认为车辆运行中轮轨关系的不匹配会使转向架

整体蛇行振型的阻尼因子过小，从而降低稳定性，导

致车辆出现主频为 5.7 Hz的横向晃车现象，并提出

通过调节轮对内侧距来改善晃车现象。叶一鸣等［3］

认为钢轨交替不均匀侧磨、轨道轨向与水平复合不

平顺是引发机车晃车的主要因素，并给出指导现场

养修的预防措施。Qi等［4］发现高速列车通过道岔

时，由于轮轨接触关系改变，车轮踏面的等效锥度增

加，导致转向架横向失稳，从而引发主频为 7.1 Hz的
车身异常振动。并提出两种治理方案：减小轮缘后

部之间的距离和优化悬挂参数可以有效减小转向架

和车体的横向振动加速度，进而改善车身的晃动；通

过钢轨打磨、车轮镟修等改善轮轨关系的措施［5‑6］以

及设计车体模态［7］，来缓解车体的异常振动。在垂

向振动及控制方面，Wang等［8］在研究低地板有轨车

辆时，发现车体异常垂向振动是由车体的俯仰运动

引起的，并将动态吸振器理论应用在铁路列车上，来

减小车辆的异常垂向振动。此外，还有通过合理设

计动态吸振器的参数来抑制车身弹跳和俯仰的低频

振动［9］以及柔性车身的共振问题［10］。但对于特定情

况的异常振动，还需根据实际情况深入分析来制定

治理措施。

本文首先对某型动车组的在线试验数据进行分

析，探究车体发生异常抖振的成因，然后提出一种融合

解析优化和仿真优化的两级递进优化方法，对抗蛇行

减振器的参数进行优化，来提高车辆运行的稳定性，从

而控制车体的异常振动，并进行仿真及试验验证。

1 在线试验分析

根据对某型动车组的在线试验发现，车辆在运

行中存在抖振现象并伴有转向架蛇行运动，该现象

在运行速度超过 120 km/h且大踏面锥度状态下更

为显著，威胁着车辆的运行安全。图 1为测量车体

中部地板面横向振动加速度和构架横向振动加速度

信号的传感器现场布置位置。车辆的在线试验记录

了运行全程车体和构架振动加速度的时间历程，当

振动加速度明显增大并且呈现谐波震荡趋势时，表

明车辆发生抖振现象，振动主频为 9.8 Hz，该时间段
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（里程段）定义为抖振段，反之未发生此现象的时间

段（里程段）定义为非抖振段。本文在抖振段和非抖

振段的测试数据中分别截取 10 s典型数据进行分

析。图 2为典型抖振段与非抖振段的车体中部地板

面横向振动加速度时间历程及幅频曲线，车辆运行

时速为 140 km/h。从图中可以看出，车辆发生抖振

时车体的横向振动加速度会显著增大，且出现明显

的谐波震荡，抖振主频为 9.8 Hz，与该车车体菱形模

态频率 EMA（Experimental Modal Analysis）试验结

果（10.04 Hz）接近。

图 3是与图 2对应的相同时刻下，转向架构架横

向振动的时间历程及幅频曲线。可以看到，车体发

生抖振时，转向架构架横向振动也呈谐波震荡趋势，

说明转向架已经出现明显的蛇行运动，且主频为

9.8 Hz。同时，时间历程结果还可以看出，转向架未

达到失稳临界值［11‑12］。据此可认为，抖振是一种车

体菱形模态振动被放大并伴随转向架蛇行运动的整

车异常振动现象。

图 4为实测车轮的轮轨接触关系，其中新车轮

踏面等效锥度为 0.103，磨耗轮踏面等效锥度为

0.558。磨耗轮的运行里程为 5×104 km，还远未达

到镟修规定的里程。经对比发现，磨耗轮存在一定

程度的凹磨现象，轮轨接触点集中，所以车辆在轨道

不平顺的激励下，致使轮轨接触发生变化，使得轮轨

接触点移动至凹磨边界，此时车轮等效锥度瞬间增

图 1 现场测点位置

Fig. 1 On‑site measuring point location

图 2 车体中部地板面横向振动加速度

Fig. 2 Lateral vibration acceleration of the floor in the middle
of the carbody

图 3 构架横向振动加速度

Fig. 3 Lateral vibration acceleration of frame
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大，并导致转向架蛇行运动频率陡增。为抑制因转

向架蛇行运动引发的整车异常抖振现象，本文通过

优化悬挂参数来提高车轮磨耗状态下车辆的临界速

度，进一步增加转向架蛇行运动稳定性裕量，来控制

上述异常振动的发生。在车辆的悬挂元件中，抗蛇

行减振器和一系定位刚度对临界速度的影响较大，

但改变一系定位刚度又会对车辆通过曲线段的安全

性产生一定影响。因此，为了提高车辆的临界速度

同时对其他动力学性能不造成较大影响，将优化的

对象确定为抗蛇行减振器。

2 递进优化方法

本文提出一种融合解析优化和仿真优化的两级

递进优化方法（AOSO），第一级解析优化（AO）可科

学、高效地缩小各参数的优化范围，第二级仿真优化

（SO）是在第一级优化基础上，对各参数再次进行细

致优化，最终得到各参数精确的优化值，AOSO可

为多参数多目标优化问题的解决提供方法。该方法

的实现过程如图 5所示。

步骤一：明确目标问题。针对具体的工程优化

问题，首先确定需要优化的参数和目标指标。为了

改善磨耗轮状态下车辆的稳定性，并兼顾新车轮状

态，将优化的参数确定为抗蛇行减振器的刚度和阻

尼，优化目标为磨耗轮、新车轮状态下车辆的临界

速度。

步骤二：解析优化。首先建立转向架稳定性解

析模型，从理论计算角度来分析抗蛇行减振器参数

对临界速度的影响规律，然后初步筛选出各参数的

优化范围，为下一步，即步骤三中优化试验的制定提

图 4 轮轨接触关系

Fig. 4 Wheel‑rail contact relationship

图 5 递进优化方法（AOSO）
Fig. 5 Progressive optimization method（AOSO）
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供便利。

步骤三：仿真优化。首先建立该型车的车辆动

力学模型，然后在步骤二参数初步优化的基础上，制

定优化试验方案，采用均值法和极差法对参数进行

二次细致优化，进而得到精确的参数优化值。

步骤四：得到参数优化结果。根据步骤三的优

化分析结果，最终确定满足多目标的各参数优化

结果。

3 解析优化AO

3. 1 转向架稳定性解析模型

为了研究抗蛇行减振器参数对临界速度的影

响，构建如图 6所示的刚性转向架解析模型，并将抗

蛇行减振器简化为由弹簧与阻尼串联组成的Max‑
well模型［13‑14］。轮对与构架刚性连接即一系定位刚

度无穷大，以此来模拟转向架蛇行运动最为严重的

情况，进而保证抗蛇行减振器参数筛选的准确性。

其中 m为转向架质量，J为转向架摇头惯量，ksx和 ksy
为二系纵向、横向刚度，csy为二系横向阻尼，keq和 ceq
为抗蛇行减振器等效刚度和阻尼，y为构架横向位

移，φ为构架摇头角，f为横向/纵向蠕滑力系数，v为

车辆运行速度，l，l1和 l2为轴距、二系空簧、抗蛇行减

振器横线间距之半，xs为活塞杆位移，b为轨距之半，

λ为轮对的等效锥度，r0为车轮名义滚动圆半径，ya1
和 ya2为第一、二轮对的横向激励。

该模型的建立基于以下假设：（1）轮对和构架均

为刚体；（2）构架为对称结构，两侧抗蛇行减振器的

活塞杆位移一致；（3）整体振动的位移和速度相对较

小，二系悬挂的刚度和阻尼均在线性范围内工作；

（4）依据 Kalker线性轮轨接触理论［15］，假设横向和纵

向蠕滑力系数相等。

根据牛顿第二定律［16‑18］，建立此刚性转向架系

统的运动微分方程为：

mÿ+(2csy+
4f
v
) ẏ+ 2ksy y- 4fφ= 0 （1）

Jφ̈+ é

ë
ê
êê
ê ù

û
úúúú2ceq l 22 +

4f ( b2 + l 2 )
v

φ̇+ 2ceq l2 ẋ s+
4fbλ
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y+

2ksx l 21 φ=
2fbλ
r0

( ya1 + ya2 ) （2）

2ceq l2 φ̇+ 2ceq ẋ s+ 2keq xs= 0 （3）
将式（1）~（3）转换成矩阵形式：
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（7）

图 6 刚性转向架解析模型

Fig. 6 Analytical model of rigid bogie

720



第 3 期 王泽根，等：基于AOSO递进优化方法的车体抖振控制研究

F= é

ë
ê
êê
ê ù

û
úúúú0 2fbλ

r0
( ya1 + ya2 ) 0

T

（8）

式中 M为质量矩阵，C为阻尼矩阵，K为刚度矩

阵，F为轨道不平顺的激振力矢量。

对式（4）左侧作拉普拉斯变换，使其行列式为

零，得：

|| s2M+ sC+ K = 0 （9）
忽略抗蛇行减振器的质量，依据 Hurwitz稳定

判据［19‑20］建立的五阶特征多项式为：

p0 + p1 s+ p2 s2 + p3 s3 + p4 s4 + p5 s5 = 0 （10）
其中各阶系数分别为：

p0 = 8keq ksx ksy l 21 =
32bf 2 keq λ

r0
（11a）
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（11b）
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p20 = 8ceq csy keq l 22 + 8ceq csy ksx l 21 +
4keq ksx l 21m+ 4Jkeq ksy

p21 = 16( l 2 + b2 ) ceq fksy+ 16( l 2 + b2 ) csy fkeq +
16ceq fkeq l 22 + 16ceq fksx l 22

p22 = 32( l 2 + b2 ) f 2 keq
（11c）
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v
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p30 = 4ceq keq l 22m+ 4ceq ksx l 21m+
4Jceq ksy+ 4Jkeq csy

p31 = 16( l 2 + b2 ) ceq fcsy+
8( l 2 + b2 ) fkeqm+ 8Jfkeq

p32 = 32( l 2 + b2 ) f 2 ceq

（11d）
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p4 = p40 +
p41
v

p40 = 4Jceq csy+ 2Jkeqm
p41 = 8( l 2 + b2 ) ceq fm+ 8Jceq f

（11e）

p5 = 2Jceqm （11f）
根据 Hurwitz稳定判据，可直接从稳定性临界

条件 Δ5=0得到转向架系统的临界速度，即：

( p3 p4-p2 p5 ) ( p1 p2-p0 p3 )-( p1 p4-p0 p5 )2=0（12）
一般而言，对于高于五阶的多项式的解析解是

存在一定问题的。所以本文采取以下方法：式（10）
特征多项式应该至少有一个虚根是转向架系统达到

的临界状态。将该约束作为已知条件加入式（10），

将特征多项式的虚部和实部分别设为零，得：

p0
p1
= p2
p3
= p4
p5

（13）

将式（13）中的三项分别代入，可得到三个最高

阶为二阶和三阶的求解转向架系统临界速度的

方程：

( p10 p40-p0 p5 ) v2+( p10 p41+p11 p40 ) v+
p41 p11=0 （14）

( p30 p40 - p20 p5 ) v3 +( p31 p40 + p30 p41 -
p21 p5 ) v2 +…+( p32 p40 + p31 p41 -
p22 p5 ) v+ p31 p41 = 0 （15）
( p10 p20 - p30 p0 ) v3 +( p10 p21 + p11 p20 -
p31 p0 ) v2 +…+( p22 p10 + p11 p21 -
p32 p0 ) v+ p11 p22 = 0 （16）
求解式（14）~（16），v的最小值即为该转向架系

统的临界速度。

3. 2 解析优化分析

将表 1中的参数代入解析模型中求解，其中抗

蛇行减振器的等效刚度和等效阻尼的取值范围是由

实际可制造的成品确定，车轮踏面等效锥度值是按

照实测车轮与 CHN60轨实际匹配来给定的。然后

分析抗蛇行减振器参数变化对临界速度的影响规

律，最后得到能够提升磨耗轮状态下车辆稳定性的

抗蛇行减振器参数优化范围。

图 7和 8分别为新车轮状态下抗蛇行减振器参

数对运行稳定性影响的趋势图及等高线图。分析可

知，抗蛇行减振器等效刚度在 0~5 MN/m范围内，

临界速度随抗蛇行减振器等效阻尼的增加而提升，

表 1 车辆动力学参数

Tab. 1 Vehicle dynamic parameters

参数

转向架质量

转向架摇头惯量

横向、纵向蠕滑力系数

轨距之半

车轮名义滚动圆半径

车轮踏面等效锥度

轴距之半

二系空簧间距之半

抗蛇行减振器横向距离之半

二系纵向刚度

二系横向刚度

二系横向阻尼

抗蛇行减振器等效刚度

抗蛇行减振器等效阻尼

符号

m

J

f

b

r0
λ

l

l1
l2
ksx
ksy
csy
keq
ceq

单位

kg
kg·m2

MN
m
m
/
m
m
m

MN/m
MN/m
MN·s/m
MN/m
MN·s/m

数值

5120
3865
8.8
0.7175
0.4575

0.103/0.558
1.25
1.05
1.3
0.12
0.12
0.035
0~20
0.1~0.9
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然后逐渐达到恒定状态，等效刚度越大，临界速度恒

定值越高；等效刚度在 6~20 MN/m范围内，临界速

度随等效阻尼的增加而持续上升，且在等效刚度为

7~15 MN/m范围内（尤其 10 MN/m附近），临界速

度随等效阻尼的增加而显著上升，均高于前、后等效

刚度区段的临界速度。

图 9和 10分别为磨耗轮状态下抗蛇行减振器参

数对运行稳定性影响的趋势图及等高线图。分析可

知，临界速度随抗蛇行减振器等效阻尼的增加呈现

先增加后逐渐趋于恒定的趋势，并且等效刚度越大，

所对应的临界速度恒定值越高。

对上述两种踏面状态进行比较发现，随着车轮

磨耗的增加，临界速度将会下降，进而降低车辆运行

的稳定性，使得大踏面锥度状态下的车辆在较高速

度运行时出现蛇行运动，引发车体的抖振。为了提

升磨耗轮状态的稳定性，综合磨耗轮和新车轮两种

状态下解析计算的结果，筛选出参数经过 AO确定

的优化范围为等效刚度 16~20 MN/m、等效阻尼

0.5~0.9 MN·s/m。

4 仿真优化 SO

4. 1 车辆动力学模型

根据该型车的动力学参数，在多体动力学软件

SIMPACK中建立如图 11所示的刚柔耦合车辆动

力学模型［21‑22］，模型包括 1个车体、2个构架、4个轮

对、8个轴箱以及各种减振元件。考虑车体弹性，使

其具备真实车体的振动模态信息。相较于车体而

言，构架、轮对、轴箱的弹性变形均较小，故考虑为刚

性。抗蛇行减振器具有卸荷特性，因此需将等效阻

尼考虑为卸荷速度和卸荷力。表 2所示为车体模态

缩聚结果与试验模态结果的对比，可以看出仿真模

型与试验模型的模态频率的误差均小于 5%，模态

缩聚结果合理。

仿真时新车轮踏面、磨耗轮踏面、轨道不平顺均

采用实测数据，车辆运行速度为 140 km/h。图 12为
通过车辆动力学模型得到的车体抖振复现数据，可

以看出，抖振时车体的横向振动加速度幅值显著增

大，且呈谐波变化，抖振主频为 9.84 Hz，仿真结果与

车 辆 在 线 试 验 一 致 ，表 明 所 建 动 力 学 模 型 是 准

确的。

4. 2 仿真优化分析

根据解析优化确定的参数范围和表 3抗蛇行减

振器的原始参数值，综合确定表 4抗蛇行减振器等

图 7 新车轮状态下抗蛇行减振器参数变化对稳定性的影响

Fig. 7 The influence of the parameters of the anti‑yaw damp‑
er on the stability of new wheel

图 8 新车轮状态下临界速度等高线图

Fig. 8 Contour diagram of critical speed of new wheel

图 9 磨耗轮状态下抗蛇行减振器参数变化对稳定性的影响

Fig. 9 The influence of the parameters of the anti‑yaw damp‑
er on the stability of abrasion wheel

图 10 磨耗轮状态下临界速度等高线图

Fig. 10 Contour diagram of critical speed of abrasion wheel
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效刚度、卸荷速度以及卸荷力的各水平值，可以看出

每个参数有 5种变化水平。接下来制定表 5所示的

优化试验，表中 A，B和 C分别代表抗蛇行减振器的

等效刚度、卸荷速度以及卸荷力。优化试验一共开

展 25组，每组试验中各参数都有对应的水平。然后

分别对新车轮和磨耗轮两种状态的车辆动力学模型

开展优化试验，记录每组试验的结果。

优化试验的结果需依次运用均值法和极差法来

处理。均值法是按照表 5所示的 25组优化试验，对

同一参数所对应同一水平的 5组试验结果做均值处

理，使得结果涵盖另外两个参数变化带来的影响，更

加真实合理。图 13（a）和（b）分别为新车轮及磨耗

轮两种状态下经均值处理的优化试验结果。从结果

中可以看到临界速度随各参数变化的总体趋势。然

后通过极差法来筛选最优方案，极差法首先求取各

参数在 5个水平变化的极差，然后按极差的大小对

三个参数赋予优先级顺序，极差大的意味着该参数

对临界速度影响大。再根据均值处理结果写出新车

轮和磨耗轮两种状态下最高临界速度所对应的参数

表 5 优化试验

Tab. 5 Optimization test

组号

1
2
3
4
5
6
7
8
9

A
1
1
1
1
1
2
2
2
2

B
3
4
5
1
2
3
4
5
1

C
5
3
4
2
1
3
4
2
1

组号

10
11
12
13
14
15
16
17
18

A
2
3
3
3
3
3
4
4
4

B
2
3
4
5
1
2
3
4
5

C
5
4
2
1
5
3
2
1
5

组号

19
20
21
22
23
24
25

A
4
4
5
5
5
5
5

B
1
2
3
4
5
1
2

C
3
4
1
5
3
4
2

图 11 刚柔耦合车辆动力学模型

Fig. 11 Rigid and flexible coupling vehicle dynamics model

表 2 车体模态缩聚结果与试验模态结果对比

Tab. 2 Comparison of modal polycondensation results
with experimental mode results

振型

一阶呼吸

一阶菱形

一阶垂弯

一阶扭转

模态频率/Hz
模态缩聚

9.51
9.98
10.98
14.62

试验

9.46
10.04
10.77
14.16

误差/%

0.53
-0.60
1.95
3.25

图 12 抖振段车体横向振动加速度仿真结果

Fig. 12 Simulation results of carbody lateral vibration accel‑
eration of chattering section

表 3 抗蛇行减振器参数

Tab. 3 Parameters of anti-yaw damper

参数

等效刚度

卸荷速度

卸荷力

单位

MN/m
m/s
N

数值

18
0.035
7200

表 4 优化参数各水平值

Tab. 4 Parameter values at each level

水平

1
2
3
4
5

等效刚度/
(MN·m-1)

16
17
18
19
20

卸荷速度/
(m·s-1)
0.01
0.02
0.03
0.04
0.05

卸荷力/N

5000
6000
7000
8000
9000
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水平，即最优序列。表 6为极差法处理的结果，可以

看出，抗蛇行减振器的等效刚度对临界速度的影响

要小于卸荷速度和卸荷力对临界速度的影响，而且

两种车轮状态的最优序列基本一致。为了更显著提

升磨耗轮状态的临界速度，避免车辆在大踏面锥度

状态下发生蛇行失稳，再加上可制造抗蛇行减振器

成品阻尼的限制，最终确定抗蛇行减振器参数优化

结果为等效刚度 17 MN/m、卸荷速度 0.01 m/s、卸
荷力 9000 N。

表 7为两种踏面状态下，抗蛇行减振器参数优

化前后所对应的临界速度，可见优化后两种踏面状

态的车辆临界速度均得到提升，新车轮状态下临界

速度较原参数工况提高了 4.83%，磨耗轮状态下临

界速度较原参数工况提高了 19.68%，磨耗轮状态的

临界速度提升明显。

5 验证分析

5. 1 仿真验证

图 14为抗蛇行减振器参数优化前后抖振段的

仿真对比，仿真时车辆运行速度为 140 km/h。可见

优化后车体的横向振动加速度明显减小，9.84 Hz的
主频幅值也大幅度降低，车体的异常抖振得到明显

改善。通过对抗蛇行减振器参数的优化，提高了车

辆的运行稳定性裕量、改善了车辆运行中车体的抖

振现象。

图 13 均值法处理结果

Fig. 13 Results of the mean method

表 7 优化前后临界速度对比

Tab. 7 Comparison of critical velocity before and after
optimization

优化前

优化后

临界速度/(km·h-1)
新车轮状态

331
347

磨耗轮状态

188
225

表 6 极差法处理结果

Tab. 6 Results of the range method

极差/(km·h-1)
优先级

最优序列

新车轮

A
4.4
2

B1C5A1

B
16.6
1

C
16.6
1

磨耗轮

A
4.2
3

B1C5A2

B
50.4
1

C
20
2

图 14 抖振段车体横向振动加速度优化前后对比

Fig. 14 Comparison of carbody lateral vibration acceleration
of chattering section before and after optimization
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5. 2 试验验证

为了验证抗蛇行减振器参数优化后的实际效果，

给车辆更换优化后的抗蛇行减振器，然后进行车辆线

路测试。图 15~17分别为车辆以 120，140，160 km/h
运行时，抖振段在抗蛇行减振器参数优化前后的对比，

同样观察指标为车体中部地板面横向振动和构架横向

振动的时间历程及幅频曲线。从结果可以看出，抗蛇

行减振器参数优化后，车体抖振的幅度显著减小，抖振

主频 9.8 Hz处的幅值也明显下降。构架横向振动的幅

值也显著减小，已无明显的蛇行运动，主频 9.8 Hz处的

幅值也明显下降。因此可得，通过对抗蛇行减振器的

参数进行优化，车体抖振得到控制和改善。

图 15 120 km/h时试验测试数据

Fig. 15 Test data at 120 km/h
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6 结 论

本文针对某型动车组在运行中出现的车体抖振

问题展开研究，分析了车体抖振的成因，并提出了控

制车体抖振的方案，最后将治理方案在试验中得到

验证。结论如下：

（1）通过对车辆在线试验的分析发现，较高速度

运行时大踏面锥度状态的转向架蛇行运动的频率上

升，稳定性下降，转向架蛇行运动的频率与车体菱形

模态接近从而引发车体的抖振。

（2）为了提升车辆稳定性裕量，提出一种融合解

析优化和仿真优化的两级递进优化方法（AOSO），

对抗蛇行减振器的参数进行优化，最终优化结果为

等 效 刚 度 17 MN/m，卸 荷 速 度 0.01 m/s，卸 荷 力

9000 N。优化后新车轮状态下临界速度为 347 km/
h，较原工况参数提高了 4.83%，磨耗轮状态下临界

速度为 225 km/h，较原工况参数提高了 19.68%，磨

耗轮状态的临界速度提升明显。

（3）仿真验证发现，抗蛇行减振器参数优化后，

车体抖振主频处的振动能量被明显衰减。

（4）试验验证发现，车辆在更换优化后的抗蛇行

减振器后，车体抖振的幅度显著减小，抖振主频 9.8
Hz处的幅值也明显下降，转向架已无明显的蛇行运

动。因此，该优化方案使车体抖振问题得到了控制

和改善。
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Carbody chattering control based on AOSO progressive
optimization method

WANG Ze-gen，GONG Dao，ZHOU Jin-song，SUN Yu，LI Zhe-hao
（Institute of Rail Transit，Tongji University，Shanghai 201804，China）

Abstract: Aiming at the abnormal vibration phenomenon of the carbody in the operation of an electric multiple unit，which is the
carbody chattering accompanied by the bogie hunting movement. An online test on the vehicle is conducted，and it is found that the
vehicle with a large tread conicity state exhibits insufficient stability when running at a higher speed，causing the hunting frequency
of the bogie to continuously increase and approach the diamond-shaped deformation modal frequency of the carbody，consequently
leading to the carbody to chatter. To improve the running stability of the vehicle，a two-step progressive optimization method that
combines analytical optimization and simulation optimization is proposed to optimize the parameters of the anti-yaw damper，the
method is abbreviated as AOSO. Furthermore，the optimization performance is experimentally verified. The results indicate that af‑
ter optimization，the critical speed of the vehicle under the condition of worn wheel is significantly improved，there is no obvious
hunting motion of the bogie，and carbody chatter is significantly decreased.

Key words: carbody chattering；anti-yaw damper；stability；critical speed；hunting motion
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