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轮轨横向接触系统的自激振动分析

王　振，陈照波，焦映厚，刘旺中
（哈尔滨工业大学 机电工程学院，１５０００１哈尔滨，ｗａｎｇｚｈｅｎ－８２＠１２６．ｃｏｍ）

摘　要：为了研究轮轨接触过程中发生的自激振动现象对轮轨曲线啸叫噪声的影响，建立了轮轨横向接触
系统的单自由度动力学方程，采用基于ＤｅＢｅｅｒ模型的改进的新型摩擦系数模型计算了轮轨接触面上的摩
擦力变化，用相平面法分析了动、静摩擦系数以及横向蠕滑率对该自激振动系统的稳定性影响．计算结果表
明：不稳定的轮轨自激振动会激发车轮的若干模态产生啸叫噪声；轮轨接触系统的结构阻尼大于因摩擦力变

化而引起的等效阻尼，轮轨间横向蠕滑率小于０００２４可以使该系统保持稳定，抑制啸叫噪声．
关键词：自激振动；蠕滑率；相平面；轮轨接触
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　　在过弯道时，列车由于自身的动力学特性会在
轮轨接触面上产生纵向、横向和自旋蠕滑率．当轨
道曲线半径减小时，该蠕滑率数值增大，使得轮轨

接触面间的摩擦系数发生变化，进而引起粘滑自激

振动，产生轮轨啸叫噪声［１］．由于啸叫噪声的频率
特性与车轮受到横向激励而产生的轴向模态相关，

以往大多数研究主要是针对轮轨接触区域上横向

蠕滑率对啸叫噪声的影响而展开的．Ｒｕｄｄ［２］最早
于１９７６年研究了横向摩擦力与蠕滑率之间的关系
对啸叫噪声的影响，虽然得到的数据结果后经验证

数值偏大，但其采用的研究方法仍是后人研究轮轨

啸叫噪声的理论基础．Ｆｉｎｇｂｅｒｇ［３］之后扩展了Ｒｕｄｄ
的研究，考虑了车轮的动力学特性、摩擦性能和声

辐射特性对啸叫噪声的影响．ＤｅＢｅｅｒ等［４］研制了

轮轨滚轮接触试验台，通过理论计算和试验验证研

究了轮轨横向接触位置对啸叫噪声的影响．国内对
于轮轨接触自激振动的研究主要是结合列车运行

稳定性，车轮打滑时列车的安全性以及刹车啸叫噪

声展开的，而针对曲线啸叫噪声与自激振动间关系

的研究比较少［５－７］．因此，研究由于轮轨间横向蠕
滑率变化而引起的自激振动现象，有利于发现影响

轮轨曲线啸叫噪声的轮轨动力学参数，从而通过对

轮轨结构进行修改和处理，达到降低啸叫噪声的

目的．



本文对轮轨横向接触过程进行了分析，建立

了简化动力学模型，利用在 ＤｅＢｅｅｒ理论模型基
础上改进的新型摩擦系数模型计算轮轨接触面上

的摩擦力变化，用相平面法分析了在车轮某一轴

向模态下了轮轨接触面间的动、静摩擦系数以及

横向蠕滑率对自激振动稳定性的影响．研究结果
表明：若该系统最后能收敛到某一稳态点，则系统

稳定，不会产生啸叫噪声；若系统不稳定，则最后

会出现极限环效应，产生自激振动，引起啸叫噪

声．最后分析了增大车轮结构阻尼对抑制啸叫噪
声的作用．

１　新型摩擦系数计算模型
由于列车运行速度和环境的原因，轮轨接触

时的相对滑动速度以及接触面湿度状况会对摩擦

系数产生影响，因此需建立一种可以反映接触面

状况影响的摩擦系数模型．本文基于 ＤｅＢｅｅｒ理
论模 型， 将 其 中 的 衰 减 指 数 项 改 进 为

１－λ·ｅ
－κ
｜γ( )｜ ，引入了反映接触面滑动速度影响

的下降系数λ和湿度变化影响的饱和系数 κ，建
立了一种新型摩擦系数模型：

μ（γ′）＝－μｓ· γ′－１３γ
′２＋１２７γ

′( )３·
　　（１－λ·ｅ

－κ
｜γ｜）， γ′≤３；

μ（γ′）＝－μｓ· １－λ·ｅ
－κ
｜γ( )｜ 　　， γ′＞３










．

．

（１）
其中，γ′＝γＧａｂＣ２２／（μｓＮ），μｓ为静摩擦系数，Ｎ
是接触面上的法向压力，γ为车轮在钢轨上的横
向或纵向蠕滑率（蠕滑率 ＝滑动速度 ／车轮滚动
速度），ａ、ｂ为轮轨 Ｈｅｒｔｚ接触椭圆斑在纵向和横
向的半轴长，Ｇ为车轮和钢轨的材料剪切模量，
Ｃ２２为 Ｋａｌｋｅｒ系数，Ｃ２２≈ ２３９＋１３６（ａ／ｂ）－
００２５（ａ／ｂ）２．

图１给出了参数λ和κ的变化对动摩擦系数
的影响．
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图１　λ和κ的变化对动摩擦系数的影响

　　下降系数 λ用来反映摩擦系数随滑动速度
的下降情况，可表示为λ＝（μｓ－｜μｋ（γ）｜）／μｓ．
饱和系数κ用来定义摩擦系数开始下降时的蠕滑
率，该参数可以反映接触面的湿度变化对摩擦系

数的影响，参数λ和κ都需要通过试验进行设定．
从图１中可看出，参数 λ增大影响蠕滑率数值较
大时的动摩擦系数，参数 κ增大影响蠕滑率数值
较小时的动摩擦系数．

为验证该新型摩擦系数模型的准确性，在静

止摩擦系数 μｓ＝０４，车轮滚动速度 ｖ＝１０ｍ／ｓ
时，将新型摩擦系数模型与 Ｋｒａｆｔ，Ｒｕｄｄ、ＤｅＢｅｅｒ、
ＰｏｉｒéＢｏｃｈｅｔ、Ｇａｌｔｏｎ模型计算得到的摩擦系数随
蠕滑率的变化情况进行了比较［８－９］，如图２所示．
其中，ＤｅＢｅｅｒ模型中取Ｇ为７９×１０１０Ｐａ，Ｃ２２取
５０，ａ和ｂ取１０ｍｍ和５ｍｍ，Ｎ取４２ｋＮ；Ｐｏｉｒé
Ｂｏｃｈｅｔ以及 Ｇａｌｔｏｎ模型中，μｓ ＝０４；新型模型
中，λ＝０４，κ＝００１．
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图２　Ｋｒａｆｔ、Ｒｕｄｄ、ＤｅＢｅｅｒ、ＰｏｉｒéＢｏｃｈｅｔ、Ｇａｌｔｏｎ以及新
型摩擦系数随蠕滑率的变化曲线

　　从图２中可以看出，ＰｏｉｒéＢｏｃｈｅｔ以及 Ｇａｌｔｏｎ
模型并不能明显表述摩擦系数随蠕滑率增大而出

现的下降现象．Ｋｒａｆｔ和 ＤｅＢｅｅｒ模型由于采用了
相同的下降函数而在下降阶段相同．Ｒｕｄｄ模型中
摩擦系数出现下降时的蠕滑率偏大，且摩擦系数

数值下降量较大，在蠕滑率为００５时，摩擦系数
接近０，因此不能较好地描述蠕滑率较大时的摩
擦系数变化情况．本文提出的新型模型在蠕滑率
较小时的摩擦系数下降曲线比 Ｋｒａｆｔ模型和 Ｒｕｄｄ
模型更为陡峭，且考虑了接触面滑动速度和湿度

状况，因此能更好地描述轮轨接触过程中摩擦系

数的变化情况．

２　轮轨接触过程自激振动分析

２１　简化动力学模型的建立
采用皮带－滑块模型来模拟列车过弯道时在

轮轨间横向产生的自激振动，建立如图３所示的
力学模型．
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图３　钢轨自激振动简化力学模型

　　仅对车轮某一阶对啸叫噪声影响较大的振动
模态进行分析，用质量 －弹簧 －阻尼器模型来表
示该单模态车轮，用皮带来表示踏面刚性的钢轨

（由于仅考虑车轮动力学特性对啸叫噪声的影

响，因此将钢轨看作是刚性不变形的）．
设车轮某一振动模态的模态参数为：模态质

量ｍ，模态刚度ｋ，模态阻尼ｃ，ｙ１为滑块相对于地
面的位移（车轮的横向位移），ｖ为皮带恒定转速
（轮轨间横向平衡滑动速度）．

由图３知，滑块与皮带间的相对滑动速度为
ｖｒ＝ｙ１－ｖ，其间的滑动摩擦力可表示为ｆｒ＝Ｎ·
μ（ｖｒ），其中，Ｎ为轮轨间垂向接触力，μ（ｖｒ）为随
滑块与皮带间相对滑动速度变化的摩擦系数．

当该系统平衡时，滑块位移ｙ１为零，滑块与皮
带间平衡相对滑动速度可表示为 ｖｅ ＝ｙ１－ｖ＝
－ｖ，此时，平衡滑动摩擦力为

ｆｅ＝Ｎ·μ（ｖｅ）＝Ｎ·μ（－ｖ）． （２）
　　由于此时滑块速度为零，因此只有靠弹簧力
来平衡滑动摩擦力，设弹簧伸长量为ｙ０，则有

ｆｅ＝ｋ·ｙ０． （３）
当有初始扰动位移ｙ作用于滑块使其偏离平衡位
置时，滑块的位移为

ｙ１ ＝ｙ＋ｙ０． （４）
　　此时，滑块与皮带间的相对滑动速度为ｖｒ＝
ｙ１－ｖ＝ｙ－ｖ＝ｙ＋ｖｅ．因此皮带和滑块间的滑动
摩擦力ｆｒ等于平衡滑动摩擦力ｆｅ和由扰动位移产
生的摩擦力ｆｙ之和，
ｆｒ＝Ｎ·μ（ｖｒ）＝Ｎ·μ（ｙ＋ｖｅ）＝ｆｅ＋ｆｙ．

（５）
建立该动力学系统运动方程为

ｍ·ｙ̈１＋ｃ·ｙ１＋ｋ·ｙ１ ＝ｆｅ＋ｆｙ． （６）
将式（２）～（５）代入式（６）得

ｍ·ｙ̈＋ｃ·ｙ＋ｋ·ｙ＝ｆｙ ＝
Ｎ·μ（ｙ＋ｖｅ）－Ｎ·μ（ｖｅ）． （７）

　　式（７）表明在该皮带 －滑块系统中，由初始
扰动位移ｙ产生的摩擦力ｆｙ可以激励系统产生自

激振动现象．
２２　自激振动稳定性分析

将摩擦力对滑动速度进行微分后可以得到类

似于粘性阻尼性质的参数项，因此对式（７）等号
右侧项进行微分处理得到，

ｆｙ ＝ｙ·ｌｉｍｙ０
Ｎ·（μ（ｙ＋ｖｅ）－μ（ｖｅ））

ｙ ＝

ｙ·（Ｎ·μ）
ｙ

ｖｅ＝ｙ·ｃ１ ＝ｙ·Ｎ·μ′（ｖｅ）．

（８）
其中，ｃ１即为摩擦力对滑块滑动速度微分处理后
的等效阻尼项，代入式（７）有

ｍ·ｙ̈＋ｃ·ｙ＋ｋ·ｙ＝ｆｙ ＝ｃ１·ｙ． （９）
　　因为摩擦系数对滑动速度的微分在滑块开始
滑动前后的符号相反，所以该等效阻尼项可以依

据滑动速度的变化对系统产生正或负的阻尼效

果．以图２为例，当蠕滑率小于０００２４时，摩擦
系数对滑动速度的微分即摩擦系数曲线的斜率为

负，此时ｃ１相当于起到正阻尼作用来耗散系统的
能量，减小振动，使系统能收敛到某一平衡点；当

蠕滑率大于０００２４时，摩擦系数曲线斜率为正，
此时 ｃ１相当于起到负阻尼作用来增加系统的能
量，增大振动，使系统变得不稳定，出现自激振动

现象．
通过以上分析可知，若要整个皮带 －滑块系

统达到平衡状态，需使系统的总阻尼为正，以达到

耗散系统能量的目的．把式（９）变换为
ｍ·ｙ̈＋（ｃ－ｃ１）·ｙ＋ｋ·ｙ＝０．

若要使系统总阻尼为正，则要 ｃ－ｃ１ ＞０，又
因为系统结构阻尼项 ｃ恒大于零，所以需根据由
摩擦力带来的等效阻尼项的正负情况来调节系统

结构阻尼以使ｃ－ｃ１＞０．当ｃ１为负值时，ｃ－ｃ１相
当于正阻尼，此时ｃ取任意值都会使系统稳定；当
ｃ１为正值时，ｃ－ｃ１相当于负阻尼，ｃ＞ｃ１时才能使
系统稳定．

为便于研究轮轨横向蠕滑率对自激振动的影

响，将式（８）变换为摩擦力对轮轨横向蠕滑率的
微分，得到

　ｆｙ ＝ｙ·
（Ｎ·μ）
ｙ ｖｅ

＝ｙ·Ｎｖ０
·

μ
（ｙ／ｖ０） ｖｅ／ｖ０

＝

ｙ·Ｎｖ０
·μ′（γ０）＝ｙ·Ｃγ． （１０）

其中，ｖ０为车轮滚动速度，γ０为轮轨稳态横向蠕
滑率（即为轮对在轨道上横向受力平衡时的蠕滑

率，用来确定自激振动系统的稳态点），Ｃγ为摩擦
力对稳态横向蠕滑率微分处理后的等效阻尼项．
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利用本文提出的新型摩擦系数模型对等效阻

尼Ｃγ与振动系统稳定性的关系进行分析．在新型
摩擦系数公式中选取［１０］：车轮剪切模量 Ｇ为
７９×１０１０Ｐａ，Ｋａｌｋｅｒ系数Ｃ２２为５０，轮轨Ｈｅｒｔｚ接
触椭圆斑在纵向和横向的半轴长ａ和ｂ为１０ｍｍ
和５ｍｍ，轮轨垂向接触力 Ｎ为４０ｋＮ，车轮滚动
速度ｖ０为１０ｍ／ｓ，下降系数λ为０４，饱和系数κ
为００１．在［－００５，００５］的蠕滑率区间上得到
摩擦系数曲线如图４所示．
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（ｂ）摩擦系数对蠕滑率微分曲线图

图４　基于新型摩擦系数模型得到的摩擦系数和摩擦系
数对蠕滑率微分曲线

　　从图４中可看出，由于等效阻尼Ｃγ的正负与
摩擦系数对蠕滑率微分有关，因此在蠕滑率 γ≤
０００２４时，Ｃγ为负，此时系统恒为稳定状态；γ＞
０００２４时，Ｃγ为正，这时需要系统结构阻尼Ｃ＞
Ｃγ才能使系统稳定，而当γ＝γｐ＝０００５时ｄμ最
大为 ８６６，由式（１０）得，需要 Ｃ ＞Ｃγｐ ＝
３４６４０Ｎ·ｓ／ｍ．因此若要使系统稳定，有两种解
决办法：（１）调节系统结构阻尼，使 Ｃ＞Ｃγｐ；（２）
减小轮轨间横向蠕滑率，使γ≤０００２４．

如果考虑用系统阻尼比来衡量系统稳定性，

若阻尼比能满足

ζ≥ζγＰ ＝
Ｃγｐ

２ Ｍ·槡 Ｋ
＝
Ｎ·μ′（γｐ）
２ｖ０· Ｍ·槡 Ｋ

＝０１２６９，

则系统可达到稳定状态．

２３　针对车轮具体参数的计算
本文建立的单自由度振动模型需选择车轮某

一阶对啸叫噪声影响较大的振动模态的模态参数

进行计算分析．通过对本实验室车轮模型进行模
态分析后，选取４２６３Ｈｚ对应的模态，其径向剖
面振型如图５所示．

图５　车轮模态振型径向剖面图

　　在该模态下车轮轮缘的轴向振动比较明显，
这对车轮与钢轨间的横向振动贡献较大，因此选

取该阶模态具有代表性．经过模态参数识别处理
后，得到：模态质量 ｍ为 ３２０ｋｇ，模态刚度 ｋ为
５８２×１０７Ｎ／ｍ，模态阻尼 ｃ为２７２９４Ｎ·ｓ／ｍ，
阻尼比ξ为００１．由于在式（１０）中，等效阻尼 Ｃγ
与轮轨稳态横向蠕滑率γ０有关，因此需根据γ０值
的大小来分析该系统的稳定性．

（１）当γ０≤０００２４时，取γ０＝０００１８，ｙ０＝
０，初始蠕滑率分别为０００１５和０００２０，车轮横向
初始位移都为１×１０－６ｍ，此时该系统的相平面图和
速度 －时间曲线如图６、７所示．当γ０≤０００２４时，
系统恒为稳定状态，最终都收敛到稳定点ｙ０ ＝０，
γ０＝０００１８，速度在经过００２ｓ后达到稳定，并且
速度收敛的时间与初始蠕滑率和横向位移无关．
　　在图４所示的摩擦系数对蠕滑率微分曲线
中，当γ０≤０００２４时，随着蠕滑率的减小，摩擦
系数对蠕滑率的微分增大，使 Ｃγ也相应增大，这
就相当于增大了系统的结构阻尼，从而使速度达

到平衡所需的时间也相应减少，所以在系统恒为

稳定的状态时，若要使系统尽快收敛，可以减小轮

轨横向平衡蠕滑率．
　　２）当γ＞０００２４时，取γ０ ＝０００６０，ｙ０ ＝
０．令Ｙ＝ｙ′，导出相轨迹的一阶微分方程为

ｄＹ
ｄｙ＝

［Ｎ·（μ（ｖｅ＋Ｙ）－μ（ｖｅ））－ｃ·Ｙ－ｋ·ｙ］／ｍ
Ｙ ．

（１１）
以任意常数α为等倾线斜率，由式（１１）导出等倾
线族的方程为

Ｎ·（μ（ｖｅ＋Ｙ）－μ（ｖｅ））－ｃ·Ｙ－ｋ·ｙ－α·Ｙ＝０．

（１２）
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（ｂ）速度－时间图

图６　γ０＝０００１８，ｙ０＝０，初始蠕滑率为０００１５，车轮横

向初始位移为１×１０－６ｍ时的相平面图和速度 －
时间图
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（ｂ）速度－时间图

图７　γ０＝０００１８，ｙ０＝０，初始蠕滑率为０００２０，车轮横

向初始位移为１×１０－６ｍ时的相平面图和速度 －
时间图

　　利用 Ｌｉéｎａｒｄ作图法绘制该系统的相平面
图［１１］．首先做出零斜率等倾线（图８），其中 Ａ点
为极限环在等倾线上的出发点，Ｂ点为极限环和
相轨迹的围绕点．
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图８　系统零斜率等倾线图

　　在初始蠕滑率分别为 ０００６，０００８，００１５，
车轮横向初始位移分别为０５×１０－４、２×１０－４、
１×１０－５ｍ时，系统的相平面如图９所示．
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图９　γ０＝０００６，ｙ０＝０时系统的相平面图

　　从图９中可以看出，由于系统结构阻尼 ｃ＝
２７２９４Ｎ·ｓ／ｍ＜Ｃγｐ ＝３４６４０Ｎ·ｓ／ｍ，因此在
３种初始状态下，相轨迹在经过零斜率等倾线时

（交点为Ｐ１，Ｐ２，Ｐ３），将会沿水平方向运动，此后
一直运动到Ｅ１点（即为图８中的Ａ点）．在这个阶
段，车轮相对于钢轨以很小的蠕滑率进行蠕动，轮

轨间近似于静止状态，系统通过变化着的静摩擦

力做功来存储能量．当运动到 Ｅ１点后，静摩擦力
平衡不了弹簧力和粘性阻尼力，系统能量被释放，

相应从Ｅ１点出发沿着极限环运动到 Ｅ２点，形成
封闭相轨迹，使系统发生自激振动现象．

在该γ０值条件下，增大系统的结构阻尼，使
ｃ＝４００００Ｎ·ｓ／ｍ ＞Ｃγｐ，此时系统阻尼比 ζ＝

０１４６６，选取初始条件为：γ＝８×１０－３，ｙ＝２×
１０－４ｍ，得到系统的相平面和速度 －时间曲线如
图１０所示．
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　　在图１０中，系统的相轨迹最终收敛到以稳定
点为中心的极限环，且该极限环的尺寸为：蠕滑力

方向，Δ＜２×１０－４，横向位移方向，Δ ＜４×
１０－６ｍ．在速度———时间图中可以看出速度在经
过０５ｓ后达到稳定收敛，因此证实了增大系统阻
尼可以使轮轨接触达到稳定状态．
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图１０　系统结构阻尼Ｃ＝４００００Ｎ·ｓ／ｍ＞Ｃγｐ，初始条件

为：γ＝８×１０－３，ｙ＝２×１０－４ｍ时的相平面图和
速度－时间曲线图

３　结　论
１）将车轮与钢轨的横向接触过程简化为滑

块与皮带的接触，建立了动力学系统运动方程，结

合具体车轮参数，用相平面法分析了该系统的稳

定性．
２）通过调节系统结构阻尼使 Ｃ＞Ｃγｐ，或减

小轮轨间横向蠕滑率使γ≤０００２４，可使系统达

到稳定状态，在相平面中相应为相轨迹收敛到一

稳定点或稳定极限环．
３）若系统不稳定，相轨迹形成的极限环的尺

寸会使轮轨横向接触产生自激现象．
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