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齿轨车辆牵引电机布置模式及系统耦合振动特性
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摘要: 为探究牵引电机布置模式对齿轨车辆动态特性及齿轮⁃齿轨啮合特性的影响，在考虑齿轮⁃齿轨非线性啮合行

为及其动态时变激扰和轮轨非线性接触关系的条件下，分析了不同电机布置模式下的车辆动力学特性。以 Strub 齿

轨系统为原型，建立了齿轨车辆⁃轨道垂纵耦合动力学模型，研究了三种不同电机驱动形式对齿轨车辆动态特性的

影响规律，并在此基础上提出了适用于齿轨车辆的牵引电机布置方案。研究表明：牵引电机双置工况下齿轮啮合力

和垂向、纵向振动加速度更小；其中电机双置时齿轮齿轨啮合力约为电机后置和前置时的 50%，平直段齿轮垂向和

纵向加速度的最大幅值差分别为 4.04 和 6.01 m/s2，爬坡段电机后置时齿轮振动加速度最大，其垂向、纵向加速度幅

值比电机双置时大 45%；平直线路上电机后置与前置时齿轨车辆的舒适性较好，而爬坡段牵引电机双置模式下更

好；鉴于齿轨车辆主要应用于爬坡线路，且爬坡时电机双置齿轨车辆的动力学指标最好，因此建议牵引电机双置为

最优布置模式。
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引　言

齿轨铁路因其具有地形适应能力强、爬坡能力

强、建设成本低、可与普通铁路衔接等优点，近年来

逐渐成为山地景区旅游观光或矿区运输的主要运输

手段之一［1］。经过 150 多年的发展，目前较为成熟的

齿轨系统主要有 Riggenbach，Abt，Locher，Strub 4
种，其广泛应用于美国和欧洲等山地路段。对普通

轨道车辆而言，依靠钢轮钢轨黏着所能攀爬的极限

坡度为 40‰~60‰，坡度过大会因轮轨接触面滑动

而导致黏着力不足，而齿轨铁路最大坡度达 480‰，

这为中国山地区域的交通发展提供了重要的交通工

具［2⁃3］。中国都江堰、张家界和九寨沟等地每年旅游

人流量较大，为了缓解客运压力都已经做出齿轨铁

路的规划和建设。四川省于 2019 年发布了《山地

（齿轨）轨道交通技术规范》（DB51/T 2542—2018），

进一步了推动中国齿轨铁路的发展［4］。

齿轨车辆电机布置不固定，不同的布置模式对

整车动力学特性的影响不同，如瑞士少女峰采用

Strub 系统的双置电机齿轨列车，皮拉图斯山采用

Locher系统的前置电机齿轨车辆。牵引电机的数量

过少将不能为车辆提供足够的牵引力；如果强行增

大电机功率而行驶齿轮系统数量不足，又会导致单

个齿轮系统过载，加快齿轮系统的磨损甚至疲劳断

裂［5］。齿轮齿轨系统必须精确啮合，如果电机和行

驶齿轮系统数量增多，会引起各齿轮与齿轨配合发

生相互干涉，从而引起整车的振动和冲击加剧，尤其

是在齿轮齿轨系统发生磨损时，配合误差增大，干涉

也更加明显［6］。电机的分布形式不仅会影响整车的

振动特性，甚至会引发齿轨系统的严重损坏从而导

致车祸的发生。因此，有必要对齿轨车辆牵引电机

的布置模式进行研究。

目前国内外学者对齿轨系统开展了一些研究并

取得了部分成果。余浩伟等［7］对齿轨铁路技术的特

点和应用进行了研究，为齿轨铁路的规划和建设提

供了指导；马雁翔等［8］以采煤机建立实验模型，对齿

轮齿轨进行了啮合动态分析，得出其啮合动态特性；

赵冠闯等［9］通过齿轨车辆实验模型，讨论了重心高

度对车体动力学特性的影响；为了降低山地齿轨运

输车的振动，提高单轨运输车的稳定性和安全性，

Liu 等［10］研究了齿轮参数对车辆振动的影响；基于

车轨耦合理论，Chen 等［11］建立了齿轨车辆空间模

型，研究了齿轨车辆动态特性及其非线性动力特性。

可以看出：（1）齿轨铁路系统的动力学研究尚处于初

始阶段，尚未形成理论体系；（2）对齿轨列车动态特
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性的既有研究并未详细考虑齿轮 ⁃齿轨非线性啮合

关系；（3）目前尚无关于齿轨列车电机布置模式的

研究。

本文基于 Strub 齿轨系统，建立了车辆 ⁃齿轨垂

纵耦合动力学模型，研究了齿轨车辆在不同牵引电

机分布形式下的动力学特性，分析了电机的布置模

式对齿轨车辆动力学特性的影响，并提出了电机最

优布置方案。

1　齿轨车辆 ⁃轨道垂纵耦合动力学

模型

基于车辆 ⁃轨道耦合动力学理论［12］，针对如图 1
所示的 Strub 齿轨系统（该图来自谷歌图片），建立了

考虑齿轮齿轨传动系统的齿轨车辆 ⁃轨道垂纵耦合

动力学模型。分别考虑车辆的沉浮、点头、纵向位

移，每辆动车有 33 个独立的自由度，如表 1 所示。

齿轨和钢轨被视为连续弹性点支承无限长 Eul⁃
er 梁［13］，齿轨由紧固件固定于轨枕上，钢轨置于两

侧。齿轨和钢轨拥有不同的自由度。车辆 ⁃齿轨垂

纵耦合动力学模型如图 2 所示。由图 2 可知，齿轮和

轮对引起的纵向振动通过轴箱传递至转向架，引起

转向架的纵向振动，纵向振动在牵引拉杆、抗蛇行减

振器等部件的作用下会加剧构架的点头运动和垂向

振动，整个过程中齿轮的特性传递过程是振动和噪

声产生的主要激励源。同理，构架加剧的点头运动

和垂向振动会通过二系悬挂传递至车体，使车体的

点头运动和垂向振动加剧［14］。文中垂向和纵向始终

以轨道平面为基准，且轨道坡度记作 ψ。

（1） 车体模型

车体垂向运动微分方程为：

M c D̈ zc + 2C sz Ḋ zc + 2K sz Dzc - C sz Ḋ zt1 -
C sz Ḋ zt2 - K sz Dzt1 - K sz Dzt2 = M c g sin ψ （1）

车体点头运动微分方程为：

Jc β̈ c + 2C sz l 2
c β̇ c + 2K sz l 2

c β c + C sz lc Ż t1 -
C sz lc Ż t2 + K sz lc Dzt1 - K sz lc Dzt2 = 0 （2）

车体纵向运动微分方程为：

M c D̈xc + 2C sx Ḋ xc + 2K sx Dxc - C sx Ḋ xt1 -
C sx Ḋ xt2 - K sx Dxt1 - K sx Dxt2 - FR = 0 （3）

式中　Mc为车体（包括载客或货物）质量；Dzc为车体

垂向位移；Csz 和 Ksz 分别为二系悬挂垂向的阻尼和

刚度；Dzti和 Dxti分别为前后转向架垂向和纵向位移；

g 为重力加速度；lc为车辆定距之半；Dxc为车体纵向

位移；Csx 和 Ksx 分别为二系悬挂的纵向约束阻尼和

纵向约束刚度；FR为车体受到的阻力。

（2） 转向架模型

转向架垂向运动微分方程为：

M t D̈ zti + (2C pz + C sz) Ḋ zti + (2K pz + K sz) Dzti -
C sz Ḋ zc - K sz Dzc - C pz Ḋ zwj - C pz Ḋ zw ( )j + 1 -
K pz Dzwj - K pz Dzw ( )j + 1 + C sz lc β̇ c + K sz lc β c =
M t gsinψ （4）
转向架点头运动微分方程为：

J t β̈ ti + 2C pz l 2
t β̇ ti + 2K pz l 2

t β ti + C pz l t Żwj -
C pz l t Żw ( )j + 1 + K pz l t Dzwj - K pz l t Zw ( )j + 1 = 0 （5）
转向架纵向运动微分方程为：

M t D̈xti + (2C px + C sx) Ḋxti + (2K px + K sx) Dxti -
C sx Ḋ xc - K sx Dxc - C px Ḋ xwj - C px Ḋ xw ( )j + 1 -
K px Dxwj - K px Dxw ( )j + 1 = 0 （6）

式中　M t为构架质量；C pz，K pz 分别为一系悬挂的垂

向阻尼和刚度；Dzti为第 i 构架的垂向位移；J t 为前后

转向架点头惯量；β ti 为前后转向架点头运动；Zwj 为

轮对的垂向振动；Dzwj 为第 j 轮对的垂向位移（i=1
时，j=1；i=2 时，j=3）；Dxti 为第 i 构架的纵向位移；

图 1 Strub 齿轨系统

Fig. 1 Strub rack system

表 1 车辆模型自由度

Tab. 1 Degree of freedom of vehicle model

自由度

车体

构架  (i=1,2)
轮对  (j=1,2,3,4)
齿轮  (k=1,2,3,4)

沉浮

Dzc

Dzti

Dzwj

Dzgk

点头/旋转

βc

βti

βwj

βgk

纵向位移

Dxc

Dxti

Dxwj

Dxgk

图 2 车辆-齿轨垂纵耦合动力学模型

Fig. 2 Vertical and longitudinal coupling dynamic model of 
vehicle-rack
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Kpx和 Cpx分别为一系悬挂的纵向约束刚度和纵向约

束阻尼；Dxwj为第 j 轮对质心的纵向位移；lt为转向架

固定轴距之半。

（3）轮对模型

轮对沉浮运动微分方程为：

M w D̈ zwj + C pz Ḋ zwj + K pz Dzwj - C pz Ḋ zti - K pz Dzti +
C pz l t β̇ ti + K pz l t β ti + (2Pj - M w g ) sin ψ = Fj ( t )

（7）
轮对纵向运动微分方程为：

M w D̈xwj + C px Ḋ xwj + K px Dxwj - C px Ḋ xti -
K px Dxti + Fwx = Fwt （8）

式中　M w 为各轮时质量；Pj为第 j 轮对单侧车轮垂

向力（j=1，2，3，4）；Fj（t）为各轮对处激励函数；Fwx

为轮轨切向力；Fwt为轮对牵引力。

（4） 齿轮⁃齿轨啮合模型

在考虑齿侧间隙、齿轮副传动误差影响的条件

下建立齿轮 ⁃齿轨啮合系统的五自由度动力学模

型［15］，如图 3 所示。

由于齿轨采用紧固件安装在轨枕上，其垂向和

纵向的位移几乎为零，所以不考虑其铰接处刚度和

阻尼的作用。图 3 中，θp，θg分别为主、从动齿轮扭转

角位移；Ip，Ig分别为主、从动齿轮的转动惯量；Rp，Rg

分别为主、从动齿轮的基圆半径；e1（t）和 e2（t）分别

为齿轮⁃齿轮和齿轮⁃齿轨的啮合综合误差；Km，Kn为

啮合综合刚度；Cm，Cn 为啮合阻尼；Tp，Tg 分别为作

用在主、从动齿轮上的外载荷力矩；Cxg，Kxg 分别为

考虑纵向间隙的阻尼和刚度；Czg，Kzg 分别为考虑垂

向间隙的阻尼和刚度；m h 为齿轨的单位质量；F h 为

齿轨纵向啮合力。

齿轮运动微分方程为：

Mδ̈+ Cδ̇+ Kδ= P （9）
其中：

δ={Dxg ( )t Dzg ( )t θg ( )t }T
（10）
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é

ë

ê

ê
êêê
ê ù

û

ú

úú
ú
ú

úM g 0
M g

0 Ig

（11）

C=
é

ë

ê

ê
êê
ê

ê ù

û

ú
úú
ú
ú
úCxg 0 0

0 Czg 0
0 0 Cm R g R g + C n R g R g

（12）

K=
é

ë

ê

ê
êêê
ê ù

û

ú

úú
ú
ú

úKxg 0 0
0 Kzg 0
0 0 Km R g R g + K n R g R g

（13）

P=

ì

í

î

ï

ï
ïï
ï

ï

ï

ï
ïïï
ï

ü

ý

þ

ï

ï
ïïï
ï

ï

ï

ï

ï
ïïï
ï

-∑
i = 1

2

F dpi

-∑
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-T p + F h R g - Km R g e1 ( )t + K n R g e2( )t - Cm R g ė1 ( )t + C n R g ė2( )t + Km R g R p θp + Cm R g R g θ̇p

（14）

式中　Mg为传动齿轮的质量；Dzg和 Dxg分别为齿轮

的垂向位移和纵向位移；Ffpi和 Fdpi分别为行驶齿轮

与齿轮箱和齿轨之间的动态摩擦力和动态啮合力。

式（9）经变换可表示为：

Mẍ + Cẋ + K ( t ) x = W （15）
式中　M 为等效质量；C 为等效阻尼；K（t）为等效刚

度；W 为等效载荷。

再引入总等效激励误差，通常将总激励力表示

为下式：

F ( t )= Δk ( t ) e ( t ) （16）
式中　Δk（t）为齿轮的变刚度；e（t）为总综合误差。

通过齿轮的啮合刚度和综合误差就可以得到齿轮啮

合的时变动态激励力［17］。该式的具体变换过程见文

献［16］。

牵引电机通过齿轮箱给予行驶齿轮转矩，行驶

齿轮与齿轨啮合产生动力传回齿轮箱，齿轮箱将动

力传递至转向架和车体，驱动车辆向前行驶，其传递

过程如图 4 所示，动力学方程为：

F t - M b D̈xb - Cxg Ḋxb - Kxg Dxb - FRG = 0 （17）
式中　M b 为齿轮箱整体质量；Dxb 为轴箱的纵向位

移；Ft为行驶齿轮与齿轨啮合时的周向力；FRG 为轴

箱受到的阻力，包括轮轨通过车轴传递的摩擦阻力、

转向架给轴箱的阻力、齿轮系统的摩擦阻力；FxwL 和

FxwR 分别为轮轴左右两端纵向力等。

图 3 齿轮-齿轨啮合系统动力学模型

Fig. 3 Dynamic model of gear-rack meshing system

图 4 动力传递示意图

Fig. 4 Power transmission diagram
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（5） 轮轨接触模型

钢轮钢轨接触关系可用基于非线性 Hertz 弹性

接触理论的轮轨间动态耦合模型表示［18⁃19］，其表达

式为：

Pj( t )=
ì

í

î

ï
ïï
ï

ï
ïï
ï
{ }1

G [ ]Zwj( )t - Z r( )xwj，t

3
2

0，  轮轨分离

（18）

式中　Pj（t）为轮轨接触力；Zwj（t）为 t 时刻第 j 车轮

的位移；Zr（xwj，t）为 t时刻第 j车轮的钢轨位移；xwj 为

t 时刻轮对与钢轨接触位置；G 为轮轨接触常数，对

于磨耗型踏面，G=3.86R-0.115×10-8 m/N2/3，其中 R
为接触点滚动圆半径。

齿轮运转过程中的接触也常用 Hertz 弹性理论

描述［20⁃21］。齿宽为 b 的齿轮、齿条齿面接触的平均接

触压力可表示为：

PNg = π
4

FNg E

2πREg b ( )1 - ν2
（19）

式中　FNg 为齿轮齿面的法向载荷；ν 和 E 分别为齿

轮、齿条的等效泊松比和等效弹性模量；REg 为接触

点的等效曲率半径。

FNg = KT 2 Z 1 /Z 2

rc cos α
（20）

式中　K 为齿间载荷分配系数；rc 为接触点在齿轮

上的半径；α 为压力角。

（6） 钢轨与齿轨模型

根据梁的纵横耦合振动方程［22］，可得到钢轨的

垂向振动微分方程为：

EIY

∂4 Z r( )x，t
∂x4 + m r

∂2 Z r( )x，t
∂t 2 =

-∑
i = 1

N

F vi( )t δ ( x - xi)+ ∑
j = 4

4

Pj δ ( x - xwj) （21）

式中　E 和 IY分别为钢轨的弹性模量和 Y 轴的截面

惯性矩；Fvi为钢轨受到的第 i 支点垂向反力；Pj为钢

轨受到的第 j 车轮垂向载荷。由于齿轨同样可视为

连续弹性点支承无限长简支梁，所以该方程也适用

于齿轨。

（7） 齿轨车辆模型

根据文献［23］，单节齿轨车辆的动力学方程为：

M v D̈+ C v Ḋ+ K vD= P v （22）
式中　M v，C v，K v 分别为整个车辆系统的广义质量

矩阵、广义阻尼矩阵、广义刚度矩阵；D，Ḋ，D̈分别为

整个车辆系统的广义位移、速度、加速度向量；P v 为

广义载荷向量。

针对齿轨车辆基本动态特性，本文形成了不同

电机布置模式下齿轨车辆系统动态特性研究方法，

如图 5 所示。其中模型求解部分采用常用的 New⁃
mark⁃β 隐式积分法，通过分步循环积分求解数值方

程，直到系统输出稳定结果。

2　研究工况及模型验证

齿轨车辆电机的布置模式共有三种：电机前置、

电机后置、电机前后双置，如图 6 所示。行驶齿轮分

别布置在两个轮对的车轴中部，采用弹性偏心装置

连接，并且行驶齿轮相对于车轴能独立运转。

图 5 齿轨车辆系统动态特性研究方法

Fig. 5 Methodology of dynamic characteristics of rack 
vehicle system

图 6 牵引电机布置模式

Fig. 6 Distribution of traction motor
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为了研究牵引电机布置模式对齿轨车辆动态特

性的影响，需要对多种工况下的齿轨车辆动态特性

进行对比分析，具体工况如表 2 所示。

此外，齿轨车辆的主要参数如表 3 所示。

此外，本模型未考虑电机转子、联轴节等传动部

件运动，牵引特性曲线施加于齿轮上。典型工况下

的车辆牵引特性曲线如图 7 所示，该曲线为测试线

路齿轨车辆的牵引特性曲线。

为了验证齿轨车辆模型的有效性，本文设计并

实施了齿轨铁路实测实验，其流程如图 8 所示。实

验布置在 300‰ 坡度的直线路段，主要针对 3 个测试

点（转向架中心、齿轨底部、紧固件上方）的垂向加速

度进行了测试。由振动加速度传感器（CT1500L）
测得的振动信号传输至 4 通道动态信号分析仪，然

后将分析的振动信号输入计算机后处理系统分析。

齿轨车辆模型的计算数据与实测数据对比如

图 9 所示。与实测结果相比，模型的仿真计算结果

略小于测量结果，但与仿真数据非常接近，两者的拟

合程度也较好。因此，本模型具有一定的可靠性。

3　不同电机布置条件下齿轨车辆的

基本动态特性

本节针对典型工况，研究不同电机布置条件下

齿轨车辆的基本动态特性，并给出典型时域波形及

相应对比。计算中，线路选择平直线路和 100‰ 坡

度两种，关注的指标主要有齿轮齿轨啮合系统动态

特性及乘坐舒适性。

其中根据国家标准［24］的规定，列车平稳性指数

计算公式为：

W = 3.57 × A3

f
F ( )f

10

（23）

表 2 计算工况

Tab. 2 Calculated working conditions

计算工况

平直段

爬坡段

坡度

—

100‰

布置模式

前置、后置、双置

前置、后置、双置

速度/(km·h-1)

5,10,15,20,25,30

表 3 齿轨车辆主要参数

Tab. 3 Main parameters of rack vehicle

参数

最高行驶速度

车体质量

构架质量

轮对质量

转向架轴距

构架重心高度

车辆定距

一系悬挂刚度（x/z）

一系悬挂阻尼（x/z）

二系悬挂刚度（x/z）

二系悬挂阻尼（x/z）

车轮滚动圆半径

滚动圆跨距

踏面类型

轨距

齿轨单位长度质量

紧固件间距

齿轮、齿轨模数

齿轮齿数

齿轮、齿轨齿形角

齿轮齿顶高系数

齿轮顶隙系数

全齿高

法向变位系数

齿轮、齿轨螺旋角

跨齿数

数值

30
22
3
1

2.8
0.55
11.6

10/0.6
6/6

0.15/0.45
60/80
0.42

1.058
—

1
50
0.6

31.831
22

14.0362
0.9

0.166
0.06258

0.074114
0
2

单位

km/h
t
t
t

m
m
m

MN/m
kN·s/m
MN/m

kN·s/m
m
m

LM
m

kg/m
m

mm
—

deg
—

—

m
—

deg
—

图 7 车辆牵引特性曲线

Fig. 7 Vehicle traction characteristic curves

图 8 齿轨铁路实测实验流程

Fig. 8 Test process of rack railway
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式中　W 为平稳性指数；A 为振动加速度；f 为振动

频率；F（f）为频率修正指标。

3. 1　平直段

3. 1. 1　齿轨啮合系统动态特性

图 10 为平直线路下车辆的齿轮啮合力时程曲

线。由图 10 可知，电机后置和电机前置工况下的齿

轮啮合力几乎相同，且均在 6 kN 左右，方向与速度

方向相反，且都有一些冲击力；电机双置工况下由于

齿轮数增多分散了啮合力，所以其啮合力最小且较

稳定，约为 2.5 kN，该布置模式可有效减小齿轮负担

和损耗。

为了更直观地表示齿轮的动态变化量，这里将

齿轮相对于车轴的位移变化用垂向和纵向分量表

示。图 11 为齿轮在垂、纵方向上的动力响应。如

图 11（a）和（b）所示，三种工况下的垂、纵位移都呈

图 9 模型计算数据与实测数据对比

Fig. 9 Comparison between model calculation data and 
measured data

图 10 平直段齿轮啮合力时程曲线

Fig. 10 Time⁃history curves of gear meshing force in straight 
section

图 11 平直段齿轮动力响应

Fig. 11 Dynamic responses of gear in straight section
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现出波浪状的起伏变化规律，电机后置和前置工况

下的垂向和纵向位移曲线几乎重叠，垂、纵位移几乎

相同；电机双置时垂向位移和纵向位移都要比前两

种工况略小，其中垂向位移较小在-0.2~0.04 mm
之 间 波 动 ，纵 向 位 移 约 为 垂 向 位 移 的 13 倍 ，在

-1.3~1.3 mm 之间波动。齿轮的纵向荷载比垂向

荷载大，所以其纵向位移较大。

由图 11（c）和（d）可知，齿轮垂向加速度各布置

模式下的振动主频分别为 44.3，45.2 和 52.2 Hz 左

右 ；纵 向 加 速 度 的 振 动 频 率 主 要 为 4.8，6.5 和

7.9 Hz；说明齿轮的垂向振动表现为中频，纵向振动

主要分布在低频。电机双置工况下的齿轮垂、纵向

加速度幅值均最小，因此该工况下的齿轮振动特性

要好于电机前置和后置工况下的齿轮振动特性。

3. 1. 2　舒适性

图 12 为齿轨车辆在平直线路上行驶时的车体

垂向加速度变化曲线，正值表示加速度方向向下。

由图 12 可知，随着速度逐渐增大，车体垂向加速度

呈扩散状增大，其中牵引电机后置工况的波动范围

最小，为 0.8 mm/s2；牵引电机双置工况下的车体垂

向加速度比另外两种工况下的加速度大得多，说明

牵引电机双置时车体振动最为剧烈。

由图 13 所示的平直段车辆平稳性指数可知，牵

引电机双置工况下齿轨车辆的平稳性指数最大，平

稳性指数受影响较明显；电机后置下的平稳性指数

最小，与前置时车辆的平稳性指数相近。

3. 2　爬坡段

3. 2. 1　齿轨啮合系统动态特性

图 14 为爬坡段齿轨车辆的齿轮齿轨啮合力时

程曲线。由图 14 可知，电机双置工况下的齿轮啮合

力最小，在 10 kN 上下波动且较为稳定；另外两种工

况下的齿轮啮合力幅值均在 31 kN 左右，齿轮的冲

击力多且大。

图 15 为齿轨车辆爬坡时行驶齿轮的动力响应。

由图 15（a）和（b）可知，爬坡时三种工况下的垂、纵

位移大小几乎相同，变化规律相似，皆呈正弦波状周

期性变化。三种工况下的垂向位移均在 -0.6~
0.48 mm 之间，最大位移在 1.5 mm 左右；纵向位移

是垂向位移的 12 倍，在±6 mm 之间，最大位移为

12 mm。

由图 15（c）和（d）可知，齿轮在垂向上各布置模

式下分别表现为 35.6，36.7 和 88.3 Hz 的中频振动；

在纵向上振动主要分布在 82.1~93.3 Hz 之间。电

机前置时齿轮垂向加速度幅值最大达 6 m/s2，电机

后置时齿轮垂向加速度幅值达 6.4 m/s2，该工况下

齿轮的纵向振动最剧烈。牵引电机双置工况下，由

于行驶齿轮数的增加减轻了单个齿轮的负担，进而

减小了单个齿轮的振动。

3. 2. 2　舒适性

齿轨车在坡度为 100‰ 的线路上运行时车体垂

向加速度的变化规律如图 16 所示。由图 16 可知，双

置 工 况 下 车 体 垂 向 加 速 度 最 小 ，变 化 范 围 在

±0.45 mm/s2 之间；电机后置与前置工况下的车体

垂向加速度呈现相似的周期性变化规律，其中后置

工况下的垂向加速度最大，幅值为 1.6 mm/s2。

图 17 为车辆爬坡时的平稳性指数分布。由

图 17 可知，爬坡时三种工况下车辆的平稳性指数均

图 12 平直段车体垂向加速度

Fig. 12 Vertical acceleration of carbody in straight section

图 13 平直段车辆平稳性指数

Fig. 13 Stability index of vehicles in straight section

图 14 爬坡段齿轮齿轨啮合力时程曲线

Fig. 14 Time ⁃history curves of gear meshing force in climb⁃
ing section
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在 0.4 左右，车辆的平稳性指数几乎不受牵引电机

布置模式的影响。

综合上述齿轨车辆的动态特性研究可知，牵引

电机的布置模式对啮合系统的齿轮纵向啮合力、齿

轮垂向、纵向加速度，平直段下车体垂向加速度、车

体平稳性指数，爬坡段下车体垂向加速度有较大的

影响。

4　牵引电机布置模式对齿轨车辆动态

特性的影响

在上一节研究的基础上，进一步考虑车辆运行

速度的影响，研究牵引电机布置模式对齿轨车辆动

态特性及齿轮齿轨啮合行为的影响。

4. 1　平直段

4. 1. 1　对齿轨啮合系统动态特性的影响

图 18 为平直段三种工况下齿轮垂向、纵向加速

度的变化趋势图。由图 18 可知，牵引电机双置工况

下的齿轮垂向加速度最小，前置工况下的齿轮垂向

加速度最大。速度小于 25 km/h 时，后置工况下的

齿 轮 垂 向 加 速 度 与 双 置 工 况 相 似 ；速 度 为 25~
30 km/h 时，后置工况的齿轮垂向加速度增幅变大。

双置工况下齿轮的纵向加速度最小，电机前置和后

置时的齿轮纵向加速度相近。由此可知，双置工况

下齿轮的振动特性最小，稳定性最好。

4. 1. 2　对齿轨车辆舒适性的影响

图 19 为平直线路上齿轨车辆在不同速度条件

图 15 爬坡段齿轮动力响应

Fig. 15 Dynamic responses of gear in climbing section

图 16 爬坡段车体垂向加速度

Fig. 16 Vertical acceleration of carbody in climbing section

图 17 爬坡段车辆平稳性指数

Fig. 17 Stability index of vehicles in climbing section

图 18 平直段齿轮加速度变化趋势

Fig. 18 Variation trends of gear acceleration in straight section
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下三种工况的车体垂向加速度趋势曲线。由图 19
可知，牵引电机后置和前置工况下变化趋势大致相

同，增幅均在 0.4 mm/s2内；牵引电机双置工况下的

车体垂向加速度增幅和上升趋势最大，牵引电机双

置时车体的振动最剧烈。

平直段车体平稳性指数变化趋势如图 20 所示。

由图 20 可知，牵引电机双置工况比电机前置和后置

工况下的平稳性指数大得多，平稳性最差。

4. 2　爬坡段

4. 2. 1　对齿轨啮合系统动态特性的影响

图 21 为爬坡段三种工况下齿轮垂向、纵向加速

度变化趋势图。由图 21 可知，爬坡时后置工况下的

齿轮垂向加速度远大于另外两种工况，电机双置时

的齿轮垂向加速度最小。牵引电机后置工况下的齿

轮纵向加速度最大，电机双置工况下的齿轮纵向加

速度略小于电机前置工况下的齿轮纵向加速度。爬

坡时牵引电机后置工况下单个齿轮稳定性较差，电

机双置工况下齿轮的动态特性略好于电机前置

工况。

4. 2. 2　对齿轨车辆舒适性的影响

图 22 为各工况的车体垂向加速度变化趋势。

如图所示，三种工况下的车体垂向加速度呈递增趋

势，其中电机前置时的车体垂向加速度最大，电机双

置时的车体垂向加速度最小，舒适性最好。

4. 3　牵引电机最优布置模式

对上述研究结果进行对比分析，得出不同工况

下牵引电机最优布置模式，如表 4 所示。从该结果

中可以清楚地看出，电机前后双置时齿轨车辆动态

特性及齿轮⁃齿轨啮合特性基本均为最优。

5　结　论

考虑齿轮 ⁃齿轨非线性啮合关系及轮轨非线性

接触行为，本文建立了齿轨车辆⁃轨道垂纵耦合动力

学模型，研究了牵引电机分布模式对齿轨系统动态

图 21 爬坡段齿轮加速度变化趋势

Fig. 21 Variation trends of gear acceleration in 
climbing section

图 19 平直段车体垂向加速度变化趋势

Fig. 19 Variation trends of carbody vertical acceleration in 
straight section

图 20 平直段车体平稳性指数变化趋势

Fig. 20 Evdation of carbody stability index in straight section

图 22 爬坡段车体垂向加速度变化趋势

Fig. 22 Variation trends of carbody vertical acceleration in 
climbing section

表 4 各关注指标下牵引电机最优布置模式

Tab. 4 Optimal layout mode of traction motor under each 
concerned index

关注指标

啮合系统

特性

舒适性

齿轮啮合力

齿轮垂向加速度

齿轮纵向加速度

车体垂向加速度

车体平稳性指数

计算工况

平直段

爬坡段

平直段

爬坡段

平直段

爬坡段

平直段

爬坡段

平直段

最优模式

双置

双置

双置

双置

双置

双置

前置/后置

双置

前置/后置
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特性的影响，并提出了电机最优布置模式。主要结

论如下：

（1）牵引电机布置模式严重影响齿轨列车的齿

轮 ⁃齿轨啮合行为及舒适性；本文建立的齿轨车辆 ⁃
轨道垂纵耦合动力学模型可有效用于研究牵引电机

分布对系统动态特性的影响。

（2）在平直段，牵引电机分布模式对所有考察指

标均有明显影响；在爬坡段，电机分布主要影响齿轮

纵向啮合力、齿轮垂向/纵向加速度以及车体垂向加

速度等指标。

（3）同工况下齿轮纵向位移约为垂向位移的 12
倍，爬坡段齿轮的垂/纵位移比平直段分别增大了

360% 和 440%，垂、纵加速度冲击幅值约为平直段

的 18 倍；表明齿轨车辆齿轮的纵向动力学行为较垂

向更恶劣，爬坡段的齿轮振动明显大于平直段。

（4）在本文所关注的 5 项动力学指标中，电机双

置时爬坡段有 4 项指标最佳；综合对比之下电机双

置齿轨车辆的动态特性更佳，因此建议牵引电机双

置为最优布置模式。
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The traction motor distribution and system coupling vibration 
characteristics of rack vehicle

CHEN Zhao-wei1， LI Shi-hui1， YUAN Mi-ao1， CHEN Zhi-hui2， YANG Ji-zhong2

（1.School of Mechanotronics and Vehicle Engineering， Chongqing Jiaotong University， Chongqing 400074， China； 
2.China Railway Eryuan Engineering Group Co.， Ltd.， Chengdu 610031， China）

Abstract: In order to explore the influence of the traction motor distribution on the dynamic characteristics of rack vehicle and gear-

rack meshing characteristics， the vehicle dynamics characteristics under different traction motor layout modes are analyzed with the 
consideration of the gear-rack nonlinear meshing behavior and dynamic time-varying excitation and the wheel-rail nonlinear contact 
relationship. Based on the Strub system， the coupling dynamics model of rack vehicles is established. The influence of three differ⁃
ent motor forms on the dynamic characteristics is studied. On this basis， the layout mode suitable for rack vehicles is proposed.The 
research shows the gear meshing force and the vertical and longitudinal vibration acceleration are smaller under the dual-mounted 
traction motor conditions. When the motor is dual-mounted， the meshing force is about 50% of that the motor is rear-mounted and 
front-mounted. The maximum amplitude difference of the vertical and longitudinal acceleration of the gear is 4.04 m·s-2 and 
6.01 m·s-2 in the straight section. When the motor is rear-mounted the gear vibration acceleration is the largest， and the vertical 
and longitudinal acceleration amplitudes are 45% larger than the dual-mounted traction motor conditions in the climbing section. 
The comfort of rack vehicle is better when the motor rear and front-mounted on the straight line， but the dual-mounted is better in 
the climbing section. In view of the fact that rack vehicle is mainly used in climbing lines， and the dynamic characteristics of rack ve⁃
hicle with dual-mounted are the best when climbing. Thus， it is recommended that the dual-mounted is the optimal layout mode.

Key words: vehicle-rack coupling dynamics；rack railway；layout mode of traction motor；Strub rack system；gear-rack meshing；
vehicle comfort
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