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摘要 : 为了研究高速列车抗蛇行减振器作用机制进而对最优减振器参数选配提供理论指导，分析了减振器的频变

特性和最优能量耗散条件，基于两类典型高速列车横向动力学模型对抗蛇行减振器参数进行多目标优化，及整车线

性稳定性和模态能量分析，总结了抗蛇行减振器作用机制。得出结论如下：抗蛇行减振器不仅其阻尼对车辆蛇行能

量起耗散作用，其刚度特性对车辆横向稳定性的影响更为显著，减振器刚度需随蛇行频率增加而增大；利用车体与

转向架蛇行模态能量占比及其牵连作用说明抗蛇行减振器等效刚度作用机制，并根据最优能量耗散理论实现抗蛇

行减振器串联刚度与阻尼的匹配。提出了应用频变刚度抗蛇行减振器的思路和结构方案，针对频变刚度曲线进行

优化和车辆横向稳定性分析，结果表明，采用频变刚度抗蛇行减振器可显著改善极端轮轨接触状态下车辆横向稳定

性，降低高速列车出现低频晃车和高频抖车现象的风险，对实现不同车轮踏面磨耗阶段车辆自适应稳定性起到积极

作用。
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引 言

抗蛇行减振器是实现机车车辆安全稳定运行的

关键悬挂元件，尤其针对高速列车动力学设计，抗蛇

行减振器力学建模、参数优化及其对整车动力学性

能影响等问题需要进行系统深入的分析。目前国内

典型高速列车采用的转向架悬挂参数和车轮踏面有

所不同，所匹配的抗蛇行减振器结构参数也大相径

庭［1‑2］，因此需要对高速列车抗蛇行减振器作用机制

进行理论研究从而对最优减振器参数选配提供指

导。关于抗蛇行减振器作用机制，朴明伟等［3‑5］针对

国内引进欧系高速列车的横向稳定性问题及改进措

施进行了深入理论研究，基于抗蛇行减振器频带吸

能机制和高频阻抗特性，提出抗蛇行减振器并联组

合应用方案以提高车辆横向稳定性裕度和鲁棒性。

除机理研究外，国内外针对抗蛇行减振器的性能测

试与力学建模［6‑11］、参数优化及其对整车动力学性能

影响［12‑20］等相关研究较为普遍。此外，针对列车不

同运行工况对减振器阻尼和刚度参数的不同需求，

文献提出采用半主动控制对抗蛇行减振器实现变

参数［21‑23］。

本文首先分析油液减振器的频变特性和最优能

量耗散条件；然后建立两类典型高速列车横向动力

学模型并对抗蛇行减振器参数进行多目标优化，基

于整车线性稳定性和模态能量分析，总结抗蛇行减

振器的作用机制。研究表明，抗蛇行减振器的参数

优化需要兼顾高低等效锥度、不同轮轨接触状态下

的车辆横向稳定性，而传统固定参数抗蛇行减振器

无法较好地实现该目标。为解决该矛盾，提出应用

频变刚度抗蛇行减振器的思路，对提高车辆自适应

稳定性和改善高速列车在极端轮轨接触状态下车辆

横向动力学性能等方面起到积极作用。

1 最优耗散理论

目前铁道车辆上使用的减振器大多为油液减振

器，其通过节流孔对油液节流形成阻尼力，从而衰减

系统振动。油液减振器在理想情况下，可以用一个

阻尼（黏壶）单元来描述力学模型，但实际中需要考
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虑到油液压缩刚度、阀门变形刚度，以及串联橡胶关

节刚度，因此还需引入刚度单元，即黏弹性模型，能

同时描述减振器的储能和耗能特性。根据抗蛇行减

振器测试数据，采用阻尼和刚度串联的Maxwell等
效参数模型可较好地模拟正常工作条件下减振器的

动态特性，相较于考虑流‑固‑热耦合的三维结构模

型，该简化模型在很大程度上节省了计算时间，更加

适用于高速列车的动力学仿真计算。减振器阻尼 c
及串联刚度 k组成Maxwell模型如图 1所示，可以描

述为：

k ( x 0 - x )+ cẋ0 = 0 （1）
式中 x和 x0分别为模型端部和中间位置的位移。

根据拉普拉斯变换，在复数域内表示为：

x0 ( s )
x ( s )

= ẋ0 ( s )
ẋ ( s )

= k
cs+ k

（2）

式中 s= jω，ω为圆频率，j为虚数单位。减振器的

作用力 F可表示为：

F ( s )= cẋ0 ( s )=
kc

cs+ k
ẋ ( s )= kcs

cs+ k
x ( s )（3）

得到减振器两端的等效刚度 ke和等效阻尼 ce为：

ke=
kcs
cs+ k

（4）

ce=
kc

cs+ k
（5）

可知等效刚度和等效阻尼都与减振器作用频率

有关，称为动态刚度与动态阻尼，其频变特性如图 2
（a），（b）所示。可见低频工况（如列车蛇行频率 2~
4 Hz）作用下，减振器的动态刚度 ke约为其串联刚度

k的一半。随着减振器作用频率增加，减振器等效

刚度也增加，而等效阻尼减小。

将 s= jω代入式（4），得到 ke的复刚度形式：

ke=(1+ jη ) k * （6）

式中 实部 k * = kc2ω2

k 2 + c2ω2
，称为储能模量；虚部 ηk*

为 耗 能 模 量 ，其 中 η=k/（cω），为 损 耗 因 子 ；ϕ=
arctanη为损耗角。储能模量和耗能模量分别表示减振

器通过弹性变形储存能量和阻尼将机械能转化为热能

的能力，其频变特性如图2（c），（d）所示。随着频率增加，

由于等效刚度增强，减振器储能作用增强；耗能作用先

增加后减小，即减振器存在最优的能量耗散条件。

当减振器端部受到位移激励 x=Asin（ωt）时，

设中间位置响应为 x0=A0sin（ωt+ϕ），则：

A 2
0

A2 =
k 2

c2ω2 + k 2
（7）

减振器在单位周期内的耗散功W为：

W= πA 2
0 cω=

πA2 k 2 cω
c2ω2 + k 2

（8）

令
dW
dω = 0，可得最优耗散条件为：

ω opt =
k
c

（9）

即当减振器作用圆频率 ω等于减振器串联刚度

k与阻尼 c的比值时，减振器的能量耗散功率最大，

此时减振器的储能模量等于耗能模量，损耗因子

η=1，损耗角 ϕ=45°。

2 车辆横向稳定性

2. 1 车辆横向动力学模型

为了研究抗蛇行减振器对车辆横向稳定性的影

响及其作用机制，建立车辆横向动力学分析简化模

型，如图 3所示。该模型包括 1个车体，2个构架，4
个轮对，共 7个刚体。车体和构架具有横移、摇头和

侧滚自由度；轮对具有横移和摇头自由度。轮对与

构架之间为一系悬挂，由横向、纵向和垂向定位刚度

组成，模型同时考虑到一系悬挂转臂长度的影响。

车体与构架之间设有横向、纵向和垂向二系悬挂刚

度和阻尼，以及抗侧滚刚度。抗蛇行减振器和二系

横向减振器采用弹簧和阻尼串联而成的Maxwell等
效参数模型，并含单自由度的减振器等效质量刚体。

该车辆横向动力学模型共有 25个自由度。本文针

对线性模型进行线性稳定性分析，轮轨接触几何采

图 1 Maxwell等效参数模型

Fig. 1 Maxwell equivalent parameters model

图 2 减振器Maxwell黏弹性模型频变特性

Fig. 2 Frequency-dependent characteristics of Maxwell
viscoelastic model for dampers
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用等效锥度来表示，轮轨切向力采用 Kalker线性理

论计算，系统动力学方程如下：

Mẍ+ Cẋ+ Kx = Q （10）
式中 x为系统的自由度矢量；矩阵M，C，K和Q分

别为系统的质量、阻尼、刚度和外力矩阵。采用复模

态计算方法，将上式整理成状态空间形式，计算系统

矩阵的特征向量和特征值，得到系统模态振型和模

态阻尼。

2. 2 线性稳定性

针对目前国内两类典型高速列车进行分析，部

分除抗蛇行减振器以外差别较大的悬挂参数如一系

纵向刚度 kpx、一系横向刚度 kpy和二系横向减振器

阻尼值 csy如表 1所示，其他结构参数相同，分别记

作Type 1型和Type 2型。根据已有研究，该两类列

车动力学设计理念不同，Type 1以较大的抗蛇行减

振器阻尼匹配较小的一系纵向刚度，保证较低轮轨

接触锥度下的车辆稳定性，而 Type 2采用较小的抗

蛇行减振器阻尼，并匹配驱动系统弹性悬挂，其车辆

稳定性的等效锥度健壮性较好，随等效锥度在较宽

范围变化其横向稳定性裕度变化较小，且车轮型面

磨耗较均匀［2］。

根据公式（10）进行线性特征根分析，求解低频

蛇行运动模态对应特征根的实部与特征根的模之

比，即蛇行模态阻尼比，定义为系统线性稳定性指标

ζ，通常阻尼值为正表明该线性系统为稳定状态。本

文选取较小值作为优化方向，故定义 ζ为负值时系

统为稳定状态。

为了分析抗蛇行减振器的串联刚度 kncsx和阻

尼 csx参数对车辆稳定性的影响，对比两类高速列

车模型在不同运行速度和等效锥度时 csx和 kncsx组
合对应的车辆线性稳定性指标，结果如图 4所示。

其中横轴为变化的 kncsx，纵轴为变化的 csx，图中的

每条曲线代表车辆线性稳定性指标的等高线，颜色

越深，代表稳定性指标越小，车辆横向稳定性越好。

图中虚线表示不同频率满足公式（9）对应最优耗散

条件时，csx和 kncsx的匹配关系。图 4（a），（b），（c）
针对 Type 1型列车，图 4（d），（e），（f）针对 Type 2型
列车，等效锥度 λ分别为 0.05，0.17和 0.3的计算工

况，考虑到低锥度工况车辆低速运行时横向稳定性

较差，前者计算速度 v=200 km/h，后两者 v=350
km/h。从图中可以看出，随着等效锥度的增加，两

类列车都需要增大串联刚度 kncsx以提高车辆蛇行

稳定性；对于 Type 1可选用较宽范围内的 csx，而对

于 Type 2，最优 csx取值在 1000 kN·s/m左右，且最

优 csx随等效锥度的增加而增加。另外，图中最优

的抗蛇行减振器参数 kncsx和 csx取值满足公式（9）
的最优耗散条件，Type 2更为明显，最优的 kncsx和

csx的比值接近车辆蛇行运动圆频率；车辆蛇行运动

频率随 λ和 v的增加而增加，此时抗蛇行减振器的作

用频率增加，对应最优 kncsx和 csx的比值增大。

总之，两类悬挂参数的高速列车抗蛇行减振器

最优刚度都与其轮轨接触等效锥度即对应蛇行频率

有关，最优串联刚度随着蛇行频率减小而降低，尤其

在低轮轨接触锥度工况，需要较小的串联刚度值，可

理解为车体与转向架之间在水平方向需要较小的牵

连作用。两类高速列车的抗蛇行减振器作用机制有

所不同，在较大数值范围内，抗蛇行减振器阻尼对

Type 1的稳定性影响不明显，而串联刚度的影响显

著，即抗蛇行减振器的刚度特性对车辆系统稳定性

影响较大；Type 2除了高频时需要较大串联刚度以

外，其稳定性与抗蛇行减振器的最优耗能规律一致，

表 1 两类高速列车悬挂参数

Tab. 1 Two types of high-speed train suspension
parameters

Type

1
2

kpx/
(kN·mm-1)
13.7
120

kpy/
(kN·mm-1)

5.49
12.5

csy/
(kN·s·m-1)

40
15

图 3 车辆横向动力学简化模型

Fig. 3 Simplified model of vehicle lateral dynamics
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减振器能量耗散越大车辆蛇行运动越稳定，可以基

于最优耗散理论实现串联刚度与阻尼的匹配，即串

联刚度与阻尼比值等于车辆蛇行运动圆频率。

3 抗蛇行减振器参数多目标优化

3. 1 多目标优化设计

机车车辆悬挂参数设计主要是寻找一类折衷的

悬挂参数，使其同时兼顾车辆横向稳定性、曲线通过

和乘坐平稳性等性能指标。对于横向稳定性而言，

当轮轨接触锥度较低时，如新轮、新轨状态，较低的

车辆蛇行频率与车体悬挂引起的固有振动频率接

近，车辆在低速时容易发生一次蛇行运动（或称车体

蛇行），车体出现低频晃动现象，主要影响乘坐平稳

性；而车轮踏面或轨距角磨耗后出现较高的轮轨接

触锥度使得车辆横向稳定性裕度不足，发生二次蛇

行运动（或称转向架蛇行），导致转向架出现高频横

向剧烈抖动。为了描述两类不同轮轨接触状态对应

的车辆横向稳定性裕度，分别定义低锥度工况车辆

稳定性指标 ζlow和高锥度工况车辆稳定性指标 ζhigh，
两种工况计算条件如表 2所示。ζ为负值时表示系

统在对应的锥度下是稳定状态，且 ζ值越小，在该轮

轨接触状态下的蛇行运动模态阻尼比越大，其横向

稳定性就越好。现有研究发现，ζlow和 ζhigh之间在一

定程度上存在矛盾，即车辆低锥度稳定性越好，则高

锥度稳定性越差，反之亦然［24‑26］。高速列车由于运

行速度高、线路条件好，传统低速轮轨车辆存在的直

线稳定性与曲线通过性能的矛盾并不突出，取而代

之的是车辆横向稳定性适用不同轮轨几何接触状态

的矛盾。因此，高速列车悬挂参数设计主要是针对

不同轮轨接触状态车辆稳定性多目标优化问题。

多目标优化问题通常存在着一个解集，称为

Pareto最优解，其在目标函数空间中的像被称为 Pa‑
reto前沿。Pareto前沿为优化后的目标值，每个点

都具有其他点所不具有的优势，可以从中寻找规律，

根据设计侧重点不同，可以人为在 Pareto集中选取

满足性能要求的优化解。NSGA‑Ⅱ算法能够保持

类群的多样性，提高计算效率，是目前解决多目标优

化问题常用的一类有效算法［27］。本文选用带有精英

策略的快速非支配排序遗传算法 NSGA‑Ⅱ进行多

目标优化设计。

将抗蛇行减振器阻尼 csx和串联刚度 kncsx作为

优化对象，两者的参数取值范围分别为 100~4000
kN·s/m和 5~20 kN/mm。以车辆低锥度稳定性指

标 ζlow和高锥度稳定性指标 ζhigh为优化目标。该多目

标优化问题可以描述为：

min { ζ low，ζhigh } （11）

3. 2 多目标优化结果

图 5（a）为得到的 Pareto优化目标前沿，图中的

横轴和纵轴分别为车辆的低锥度稳定性指标 ζlow和
高锥度稳定性指标 ζhigh，ζ值越小，对应的稳定性越

好。图中清晰地体现了目标 ζlow和 ζhigh的矛盾关系，

即车辆的低锥度稳定性越好，其高锥度稳定性就越

差。在给定的抗蛇行减振器 csx和 kncsx参数取值范

围内，Type 1型列车可实现的最小 ζlow和 ζhigh分别

为-0.3和-0.3，Type 2型列车由于模型中未考虑

表 2 两个优化目标的工况设置

Tab. 2 Calculating conditions for two optimization
objectives

指标

ζlow
ζhigh

计算工况

V/(km·h-1)
200
350

λ

0.05
0.40

图 4 不同抗蛇行减振器阻尼和串联刚度对应的车辆稳定性

Fig. 4 Vehicle stability corresponding to different damping
and stiffness of yaw dampers
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到电机弹性悬挂的影响，仅考虑到抗蛇行减振器参

数优化在系统稳定范围内（ζ<0）可实现的最小 ζlow
和 ζhigh仅为-0.1和-0.1，Type 1的可实现低锥度稳

定性裕度和高锥度稳定性裕度均大于Type 2。
为进一步探究抗蛇行减振器具体参数对车辆横

向稳定性的影响，依次假定Maxwell模型中的刚度

值和阻尼值为无穷大（inf）。当刚度无穷大时，抗蛇

行减振器可以被当作是一个纯阻尼力元；反之，当阻

尼无穷大时，则可当作纯刚度力元。结果如图 5
（b），（c）所示。对于 Type 1，抗蛇行减振器纯阻尼

和纯刚度条件下都可实现较好的 ζhigh，而纯阻尼条件

下 ζlow较差；相反纯刚度条件下可实现较好的 ζlow。
对于 Type 2，抗蛇行减振器纯阻尼条件下可实现的

ζlow和 ζhigh都较差；纯刚度条件下可实现的 ζhigh较差，

但可实现 ζlow与减振器黏弹性模型对应结果相当。

由此可见，抗蛇行减振器不仅阻尼起到蛇行能量耗

散作用，其小串联刚度值对应的减振器弹性，尤其是

低锥度轮轨接触状态对车辆横向稳定性影响更

显著。

图 6（a），（b）是对两类列车抗蛇行减振器参数

进行多目标优化后得到的 Pareto集，反映优化后参

数与目标之间的关系。各子图的横轴为低锥度稳定

性指标 ζlow，纵轴分别为抗蛇行减振器阻尼 csx和串

联刚度 kncsx。对于 Type 1，csx最优解分布较为集

中，为给定优化参数范围的上限（与图 4中较大范围

的 csx优化值不同，说明了多目标优化方法对寻找

次优化解的局限），为保证 Type 1良好的稳定性，需

要较大的 csx；对于 Type 2，csx最优解取值较小，分

布在 600~1000 kN·s/m。计算得到最优解与两类列

车实际抗蛇行减振器阻尼值相吻合，说明了简化动

力学模型与分析方法的合理性。更为重要的是，对

应不同轮轨接触锥度，Type 1和 Type 2抗蛇行减振

器串联刚度 kncsx对车辆稳定性的影响规律一致，即

kncsx随 ζlow值的减小而减小。由此可知，为提高车

辆低锥度稳定性，应减小 kncsx取值，而增大 kncsx则
有利于高锥度稳定性。图 6（c），（d）分别为抗蛇行

减振器采用纯阻尼和纯刚度模型对应的最优 csx和
kncsx，减小 csx和 kncsx有利于列车低锥度横向稳

定性。

3. 3 最优悬挂参数影响因素分析

高速列车抗蛇行减振器最优阻尼参数选取主要

受二系横向减振器阻尼值的影响，与一系定位刚度

关联不大［25］。现选取二系横向减振器阻尼 csy，分析

其取值对抗蛇行减振器参数优化结果的影响。图 7
为不同 csy计算得到的 Pareto集，csy取值范围为

10~50 kN·s/m。图 7（a），（c）呈阶梯状分布，随着

csy取值的增大，对应的抗蛇行减振器阻尼 csx最优

解会由较小值突变到较大值。即 csx最优解取决于

csy，当 csy数值较小时，csx最优解取值较小，一般不

超过 1000 kN·s/m；csy数值较大时，csx最优解集中

在优化区域上限 4000 kN·s/m附近。因此，为保证

车辆良好的蛇行运动稳定性，在进行悬挂参数优化

设计时，要注意抗蛇行减振器阻尼和二系横向减振

器阻尼之间的匹配，即二者数值同时取较小或者较

大值。csy对抗蛇行减振器刚度 kncsx优化解的影响

不大，在 csy较小时可实现的低锥度稳定性裕度小于

csy取值较大时能达到的低锥度稳定性裕度，由此得

图 5 两类列车对应的最优线性稳定性指标

Fig. 5 Optimal linear stability indexes of two types of vehicle

图 6 最优抗蛇行减振器参数

Fig. 6 Optimal parameters for yaw damper
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出表 1中两类高速列车悬挂参数匹配的主要差别。

图 7中反映的 kncsx对车辆稳定性的影响与前文一

致，增大 kncsx，车辆低锥度稳定性随之降低，高锥度

稳定性提升。

4 系统根轨迹与模态能量分析

为了深入研究高速列车抗蛇行减振器作用机

制，对两类列车的车辆横向动力学线性模型根轨迹

与蛇行模态能量进行分析。Type 1和 Type 2在不

同轮轨接触等效锥度 λ和抗蛇行减振器刚度 kncsx

对应的车辆线性系统根轨迹曲线如图 8和 9所示，两

类列车 csx采用图 6（a）中的优化结果。图中每个

‘+’号代表某个振型在某个速度下的振动频率和模

态阻尼比，较大的‘+’号表示较大的运行速度，图中

速度为 20~800 km/h。图中横轴表示模态阻尼比
-
ζ，为系统矩阵特征值的实部与特征值的模数之比，

-
ζ

为负值表示稳定状态，
-
ζ值越小，车辆横向蛇行运动

越稳定。当
-
ζ > 0时，车辆系统发生蛇行失稳。纵

轴表示模态频率 f，对应特征值虚部。文中重点分析

频率小于 10 Hz范围内振动模态的根轨迹。

对于 Type 1，其车辆横向稳定性由两条首尾相

接的类似“S”形的蛇行运动根轨迹曲线决定，其低

锥度稳定性较好。对于 λ为 0.05的低锥度工况，频

率约为 1 Hz的低频蛇行模态（一次蛇行）的阻尼比

靠近 0点，决定了车辆蛇行稳定性，减小 kncsx有利

于提高车辆蛇行稳定性，如图 8（b）所示；对于 λ为

0.17和 0.3的高锥度工况，高速工况频率大于 5 Hz
的蛇行模态（二次蛇行）稳定性较差，增大 kncsx有利

于提高车辆蛇行稳定性，如图 8（c），（d）所示。根轨

迹分析得出该类列车具有高低频率的两条蛇行模态

根轨迹曲线，低轮轨接触锥度时车辆低频蛇行模态

（一次蛇行）决定了系统稳定性，高轮轨接触锥度时

高频蛇行模态（二次蛇行）决定了系统稳定性。随着

速度或轮轨接触等效锥度增加，车辆临界失稳模态

由低频一次蛇行跃迁为高频的二次蛇行，即对应于

车辆非线性动力学范畴的亚临界分岔特性。

对于 Type 2，其车辆横向稳定性由单条类似

“C”形的蛇行运动根轨迹曲线决定，该车蛇行模态

阻尼比随着速度变化其变化范围较 Type 1小，即具

有较好的等效锥度健壮性。同样，在较低速和较高

速工况，其车辆低频一次蛇行和高频二次蛇行稳定

图 7 不同 csy对应的 csx和 kncsx最优解

Fig. 7 Optimal solutions of csx and kncsx corresponding to
different csy

图 8 Type 1随着运行速度变化的根轨迹曲线

Fig. 8 Root locus curves of Type 1 varying with operating
speed

图 9 Type 2随着运行速度变化的根轨迹曲线

Fig. 9 Root locus curves of Type 2 varying with operating
speed
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性较差，位于中间速度的蛇行运动稳定性较好。如

图 9所示，与 Type 1规律一致，减小 kncsx有利于提

高车辆低频一次蛇行稳定性，而增大 kncsx有利于提

高车辆高频二次蛇行稳定性。与 Type 1不同的是，

该类列车横向稳定性由单条根轨迹曲线的蛇行模态

决定，即随着速度或轮轨接触等效锥度增加，车辆临

界失稳模态由低频一次蛇行逐步演变为高频的二次

蛇行，不会出现蛇行频率跃迁情况，对应车辆非线性

动力学范畴的超临界分岔特性。

采用该两类匹配模式的悬挂参数对应车辆线性

系统根轨迹曲线具有较大差别。根据模态能量分

析，两类列车在不同运行速度时对应的车体和转向

架蛇行能量占比如图 10所示。图中暗红色表示车

体蛇行能量占整车的 100%，反之，蓝色部分表示转

向架蛇行能量占比较高。可见，两类列车低频一次

蛇行车体蛇行运动能量较大，而高频二次蛇行以转

向架蛇行运动为主。列车实际运行中，当横向稳定

性较差或发生失稳时，前者以低频车体蛇行造成的

“晃车”现象为主；后者以高频转向架蛇行造成的“抖

车”现象为主。根据不同频段车辆蛇行能量占比及

抗蛇行减振器参数优化规律，可以归纳高速列车抗

蛇行减振器的作用机制：轮轨接触等效锥度较低时，

车辆蛇行运动为以车体蛇行能量为主的低频一次蛇

行，较小的抗蛇行减振器刚度减小了车体与转向架

之间的牵连作用，有利于转向架稳定运行；而当等效

锥度较高时，以转向架蛇行能量为主，较大抗蛇行减

振器刚度有利于相对静止的车体抑制转向架蛇行运

动，提高列车运行横向稳定性。转向架蛇行频率与

能量随轮轨接触等效锥度增大而增大，基于抗蛇行

减振器的最优能量耗散条件，相应的抗蛇行减振器

串联刚度需增加。

5 抗蛇行减振器频变刚度及影响

传统固定刚度及阻尼参数油液抗蛇行减振器，

其随作用频率增加的动态刚度幅度增加有限，不易

兼顾较大轮轨接触等效锥度范围内车辆横向稳定性

的要求，极端轮轨接触状态车辆横向稳定性较差。

频变刚度抗蛇行减振器通过串联频变刚度弹性元

件，在一定频率范围内可实现减振器较大幅度的动

刚度。低锥度工况条件下较小的抗蛇行减振器串联

刚度满足车辆低锥度稳定性要求；同时，高锥度工况

条件下较大的减振器刚度有利于提高车辆高锥度稳

定性。因而频变刚度抗蛇行减振器可自动调整参

数，使高速列车在不同轮轨接触状态下具有较强的

横向稳定性。

针对Type 1和Type 2型高速列车，优化两种频

变刚度曲线如图 11所示，减振器刚度随着频率增加

而增加，Type 1相对于 Type 2，其动刚度幅值需求

较大。液压橡胶关节（衬套）内设有液体腔和阻尼通

道，如图 12所示，通过液体阻尼特性实现其低频低

刚度和高频高刚度的动态特性，其频变刚度特性正

适合高速列车抗蛇行减振器于不同作用频率下提高

车辆横向稳定性的要求。通过改变液体腔的大小、

流道的位置、数量和形状等方式实现不同频变刚度

特性。液压橡胶关节（衬套）在汽车发动机和底盘控

制臂等领域有着成熟的应用，将其通过适应性改进

后，应用于高速列车抗蛇行减振器两端橡胶关节具

图 11 抗蛇行减振器频变串联刚度

Fig. 11 Frequency-dependent series stiffness of yaw damper

图 12 液压橡胶关节结构示意图

Fig. 12 The structure of hydraulic rubber joint

图 10 车体与转向架模态能量占比

Fig. 10 Proportion of modal energy between carbody and
bogie
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有结构可行和技术可靠的优点。将液压橡胶关节替

换原高速列车采用的固定参数抗蛇行减振器橡胶关

节，以满足不同轮轨接触状态下车辆稳定性对抗蛇

行减振器频变刚度特性的要求。除此以外，利用减

振器内部特殊阀结构，可以实现减振器的频变刚度

和阻尼特性，如 KONI公司的 FSS和 FSD系列减

振器。

保持车辆其他悬挂参数不变，抗蛇行减振器分

别 采 用 图 11 中 频 变 刚 度 曲 线（SDF）和 定 刚 度

（Const）参数对两类列车的横向稳定性进行分析。

对于频变刚度模型进行线性系统分析，可沿着频变

刚度曲线通过迭代方法搜索到稳定的系统振动频率

与串联刚度值。绘制随轮轨接触等效锥度变化的车

辆系统根轨迹曲线，如图 13所示。图中较大符号圆

表示较大等效锥度 λ，其计算范围为 0.02~0.6。重

点分析频率低于 10 Hz车辆蛇行模态根轨迹曲线，

如图 13（c），（d）所示。

对比可知，采用具有频变刚度特性的抗蛇行减

振器可以明显改善极端轮轨接触锥度状态下车辆的

横向稳定性，尤其对于 Type 2型列车，其车辆低锥

度横向稳定性显著增强，减小了列车低频晃车的风

险；同样，车辆高轮轨接触锥度时横向稳定性也有改

善。因此，频变刚度抗蛇行减振器对于高速列车具

有实际工程意义，能够自动调整参数，对改善不同轮

轨接触状态高速列车稳定性具有显著的效果。

6 结 论

（1）考虑实际结构及其他影响因素，抗蛇行减

振器具有阻尼和刚度双重特性，采用阻尼和刚度串

联的Maxwell黏弹性模型可以模拟正常工作条件下

减振器的频变特性；减振器存在最优能量耗散条件，

即当减振器作用圆频率等于串联刚度与阻尼的比值

时，减振器的能量耗散功率最大。

（2）针对国内运行的两类典型高速列车进行

抗蛇行减振器参数优化和车辆横向稳定性分析，对

于 Type 1，抗蛇行减振器阻尼在较大范围内对车辆

稳定性影响不明显，而 Type 2阻尼参数的影响较

大，减振器能量耗散特性对车辆稳定性影响明显，

基于最优耗散理论实现抗蛇行减振器串联刚度与

阻尼的匹配，即刚度与阻尼比值等于车辆蛇行运动

圆频率。

（3）随着车辆蛇行运动频率增加，两类高速列

车优化的减振器刚度值需增加。轮轨接触等效锥度

较低时，车体蛇行能量较大，较小的抗蛇行减振器等

效刚度减小了车体与转向架之间的牵连作用，有利

于转向架稳定运行；而当等效锥度较高时，以高频转

向架的蛇行能量为主，较大抗蛇行减振器等效刚度

有利于车体对转向架蛇行运动的抑制。

（4）提出串联液压橡胶关节增强抗蛇行减振器

频变刚度特性的结构方案，针对高速列车优化频变

刚度曲线，对整车稳定性进行分析。结果表明，应用

频变刚度抗蛇行减振器可实现列车在不同车轮踏面

磨耗阶段和轮轨接触状态的自适应稳定性，改善极

端轮轨接触状态下车辆的横向动力学性能，并可降

低对车轮踏面和钢轨廓形维护的要求，减小高速列

车运维成本。
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Mechanism analysis of yaw damper in high-speed train and frequency-

dependent stiffness application

YAO Yuan1，CHENG Jun1，ZHANG Ming-yang1，SHEN Long-jiang2

（1.State Key Laboratory of Traction Power，Southwest Jiaotong University，Chengdu 610031，China；
2.Bogie R&D Department，CRRC Zhuzhou Electric Locomotive Co. Ltd.，Zhuzhou 412001，China）

Abstract: In order to investigate the action mechanism of the high-speed train yaw damper and provide theoretical guidance for se‑
lecting the optimal damper parameters. The frequency-dependent characteristics of the damper and the optimal energy dissipation
conditions are analyzed. The yaw damper parameters are optimized with multi-objective based on two types of typical high-speed
train lateral dynamic models. The linear system stability and modal energy of the vehicle are comparatively analyzed to summarize
the action mechanism of yaw damper. The conclusions are as follows：Not only the damping of yaw damper dissipates the vehicle
hunting energy，but also the stiffness characteristic has a more significant impact on the vehicle lateral stability. The stiffness of the
yaw damper should be increased with the increasing of hunting frequency. The mechanism of yaw damper equivalent stiffness char‑
acteristic is explained with the modal energy distribution and implicative effect between the car-body and the bogie. Besides，the
matching of the yaw damper series stiffness and damping is realized according to the optimal energy dissipation theory. The design
ideas and the structure scheme of frequency-dependent stiffness yaw damper are proposed，and the optimization of frequency-depen‑
dent stiffness curves as well as the vehicle system stability analysis is carried out. It is shown that the frequency-dependent stiffness
yaw damper can significantly improve the vehicle lateral stability under different wheel-rail contact conditions，reducing the risk of
low-frequency lateral sway and high-frequency shaking of high-speed train，which plays a positive role in the realization of vehicle
adaptive stability in different wear stages of the wheel tread.

Key words: yaw damper；frequency-dependent stiffness；modal analysis；high-speed train；lateral stability
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