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考虑减振器节点刚度的半主动控制
对25T型客车动力学性能的影响
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摘 要：为了改善25T型客车运行时的横向平稳性能，文章基于开关型天棚阻尼半主动控制策略，利用

MATLAB/Simulink 软件搭建了二系横向减振器模型，并联合多体动力学软件 Simpack 进行动力学仿真分析。

在传统半主动控制模型的基础上，考虑减振器节点刚度对半主动控制效果的影响，并对比分析了被动控制、

传统半主动控制和考虑节点刚度的半主动控制对车辆的运行平稳性、运行稳定性和曲线通过性能的影响，分

析时滞对控制效果的影响。仿真结果表明，半主动控制可以很好地改善车辆横向平稳性能，但是会降低车辆

的非线性临界速度。其中，相较于被动控制，采用传统半主动控制与考虑节点刚度的半主动控制的横向平稳

性指标分别降低了14.5%与15.8%，非线性临界速度分别降低了8.09%与6.94%，而两者对车辆的曲线通过性

能影响不大，均有足够的安全裕度。为保证半主动控制的效果，应将系统响应时滞控制在80 ms以内。
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0　引言

普速客车和高速动车组在保证足够运行稳定性的

前提下会追求更高的运行平稳性，车辆悬挂方式及其

悬挂参数的选取是提高列车运行平稳性的关键。当前，

被动控制作为车辆主要的悬挂方式被广泛使用，其具

有结构简单、可靠和经济性好等优点，但是由于运营

里程的增加、服役环境的复杂性和车辆参数的时变特

性，使被动控制对环境变化适应能力不足。针对该问

题，相关学者提出了半主动悬挂的概念，其能够根据

线路和运行状况实时调整悬挂参数，使车辆具有更好

的运行平稳性[1-3]。

半主动悬挂最早由 Karnopp 于 20 世纪 70 年代提

出[4]，当前国内外学者已经对半主动悬挂进行了大量的

研究以及改进，同时该技术也在实际工程中得到成功

应用[5-9]。

据中国铁路济南局集团有限公司济南车辆段反映，

在秦沈客运专线运行的 25T 型软卧车以 110~130 km/h

运行时会不时出现振动过大的现象，从而引起旅客投

诉，车辆横向平稳性能下降明显。研究发现，即使对

减振器进行参数优化，依然无法缓解该现象，因此考

虑采用二系横向减振器半主动控制来改善其横向平稳

性能。目前，针对半主动控制的减振器阻尼性能研究

较多，但是考虑半主动控制的减振器节点刚度对减振

性能影响的研究较少。本文将利用多体动力学软件

Simpack建立车辆动力学模型，对比被动控制、传统半

主动控制和考虑节点刚度的半主动控制对车辆动力学

性能的影响，探究一种简单、可靠、经济、适应秦沈

客运专线运行的半主动控制方式。
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1　计算模型

采用多体动力学软件 Simpack 建立车辆动力学模

型，该模型主要由 1个车体、2个构架、4个轮对和一

系、二系悬挂系统组成。根据车辆的振动特征，把车

体、构架、轮对简化为刚体，一系、二系悬挂系统简

化为弹簧和阻尼力元；车体、构架和轮对考虑伸缩、

横移、沉浮、点头、摇头和侧滚6个自由度，轴箱仅考

虑点头自由度，共计 50个自由度。车辆动力学主要参

数如表1所示，车辆动力学模型分别如图1和图2所示。

采用功率谱密度来描述秦沈客运专线轨道不平顺，根

据文献[10]中的功率谱密度拟合表达式和文献[11]中的

特征参数建立所需的功率谱密度函数。

2　天棚阻尼半主动控制仿真模型

2.1　天棚阻尼控制原理

天棚阻尼控制的基本思想是假设车体振动可以通

过连接在车体与虚拟墙壁之间的减振器进行控制，但

是由于在实际悬架上无法直接应用，因此通常采用无

源可控减振器代替虚拟减振器，控制原理参考文献[12]

中的图6。

当车体相对于构架的速度v1 - v2与构架的绝对速度

v2 方向相同时，减振器提供的阻尼力Fs 与车体振动方

向相反，此时天棚阻尼取最大值来抑制车体的横向振

动；而当车体相对于构架的速度v1 - v2和构架的绝对速

度 v2 方向相反时，减振器提供的阻尼力与车体振动方

向相同，会导致车体振动加剧，此时应选取最小天棚

阻尼系数来减少车体的横向振动[12]。

考虑经济效益和安装空间等因素，选用开关型天

棚阻尼半主动控制策略，其阻尼调节规律为

Cs =
ì
í
î

ïï

ïï

Cmax          v1( )v1 - v2 > 0

Cmin          v1( )v1 - v2 ≤ 0
(1)

式中：v1 为车体横向绝对速度，m/s；v2 为构架横向绝

对速度，m/s；Cs为减振器阻尼，kN × s/m；Cmax为最大

天棚阻尼，kN × s/m；Cmin为最小天棚阻尼，kN × s/m。

2.2　Simulink仿真模型

根据式(1)在MATLAB/Simulink中搭建开关型天棚

阻尼控制模型，如图3所示。该模型忽略了减振器两端

节点刚度对减振器输出阻尼力的影响，而实际上减振

器的输出阻尼力不仅与减振器两端的速度有关，还会

受到其两端节点刚度的影响。横向减振器经典的数学

模型为Maxwell模型，如图4所示。

图4所示减振器的动态特性可以表示为

mẍ0 = k [ x (t ) - x0(t ) ] -Ca ẋ0(t ) (2)

由于活塞质量很小，因此忽略活塞的惯性力，式

(2)可以简化为

Ca ẋ0(t ) = k [ x (t ) - x0(t ) ] (3)

那么，减振器的输出阻尼力可以表示为

表1　车辆动力学主要参数

Table 1　Main dynamics parameters of passenger car

参数名称

    一系垂向减振器节点刚度（每轴箱） /(kN ×m-1)

    一系垂向减振器阻尼（每轴箱） /(kN × s ×m-1)

    抗蛇行减振器等效阻尼（转向架每侧） /(kN × s ×m-1)

    二系纵向刚度（每空气弹簧） /(kN ×m-1)

    二系横向刚度（每空气弹簧） /(kN ×m-1)

    二系垂向刚度（每空气弹簧） /(kN ×m-1)

    二系垂向阻尼（转向架每侧） /(kN × s ×m-1)

    二系横向减振器节点刚度/(kN ×m-1)

    二系横向减振器阻尼/(kN × s ×m-1)

    抗蛇行减振器节点刚度/(kN ×m-1)

参数值

4 900

15

250

200

200

310

80

17 150

80

6 820

参数名称

    车轮踏面廓形

    钢轨轨头廓形

    车辆定距/mm

    转向架轴距/mm

    车轮滚动圆直径/mm

    车轮等效锥度（新轮）

    车轮等效锥度（磨耗轮）

    二系横向止挡刚度/(MN ×m-1)

    二系横向止挡间隙/mm

参数值或说明

LMA

CN60

18 000

2 500

915

0.05

0.15，0.25，0.35

0.6

40

图1　车辆动力学模型1

Fig. 1　Vehicle dynamics model 1

图2　车辆动力学模型2

Fig. 2　Vehicle dynamics model 2
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F =Ca ẋ0(t ) = k [ x (t ) - x0(t ) ] (4)

式中：Ca 为阻尼；m 为活塞质量；k 为减振器橡胶节

点、油液等串联等效刚度；x0(t )为活塞位移；x (t )为
车体相对于构架的横向位移。

根据式(2)~式(4)，建立减振器输出力与两端速度

关系的Simulink模型，如图5所示。

2.3　仿真模型的验证

为验证Simpack模型的正确性，对比实测车体垂向

振动加速度有效值和仿真结果，如图6所示。由图6可

知，仿真车体垂向振动加速度幅值与实测车体垂向振

动加速度幅值误差均在5%以内，验证了车辆仿真模型

的正确性。

为验证 Simpack 和 MATLAB/Simulink 联合仿真模

型的正确性与可行性，搭建联合仿真模型，如图 7 所

示，Cmax、Cmin均取实车横向减振器的阻尼，对比被动

控制、传统半主动控制和考虑节点刚度的半主动控制

这3种控制方式下车体与构架的横向振动加速度，结果

如图8所示。

图3　开关型天棚阻尼控制模型

Fig. 3　On-off skyhook damping control model

图4　减振器Maxwell模型

Fig. 4　Maxwell model of damper

图5　减振器模型

Fig. 5　Damper model

图7　联合仿真模型

Fig. 7　Joint simulation model

图6　车体垂向振动加速度对比验证

Fig. 6　Comparative verification of carbody vertical vibration 
acceleration
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由图8可知，3种控制方式下车体与构架的横向振

动加速度仿真结果基本一致，验证了采用 Simulink 和

MATLAB/Simulink联合仿真模型的正确性与可行性。

3　动力学性能仿真分析

3.1　运行平稳性

根据前文所述，减振器两端节点刚度对半主动控

制的控制效果会产生一定的影响，因此有必要对其进

行分析。根据铁道车辆动力学性能评定和试验鉴定规

范[13]中对平稳性指标的评定，对于客车和动车组，平

稳性指标“W ≤ 2.50”为“优”，“2.50 <W ≤ 2.75”为

“良好”，“2.75 <W ≤ 3.00”为“合格”，取“合格”最

大值 3.00作为指标限值。为评估车辆减振器两端节点

刚度对平稳性指标的影响，令实车二系横向减振器的

节点刚度为S，以直线运行速度120 km/h的车辆施加在

秦沈客运专线轨道激励为例，仿真计算减振器两端节

点刚度与平稳性指标之间的关系，如图9所示。

由图9(a)可知：①在被动控制条件下，当横向减振

器节点刚度低于 4S时，横向平稳性指标呈现缓慢降低

的趋势；当横向减振器节点刚度大于 4S时，横向平稳

性指标基本保持不变。②在考虑节点刚度的半主动控

制条件下，横向减振器的节点刚度由S/14增大至4S时，

车辆的横向平稳性指标的变化趋势与被动控制基本一

致，但斜率较大；而当节点刚度取值大于 4S后，车辆

的横向平稳性指标则会随着刚度的增加而快速升高。

由图9(b)可知：①在被动控制条件下，垂向平稳性

指标受横向减振器节点刚度的影响很小。②对于考虑

节点刚度的半主动控制方式而言，当横向减振器节点

刚度取S/14~4S时，车辆的垂向平稳指标与被动控制基

本一致；当取值大于 4S后，车辆的垂向平稳性指标会

快速升高。

综上所述，当横向减振器的节点刚度取值范围为

2S~4S时，对车辆横向平稳性最为有利，同时又能保证

其垂向平稳性；当横向减振器的节点刚度分别取 2S和

4S时，考虑节点刚度的半主动控制对横向平稳性指标

优化率分别为16.07%与16.11%，后者略优于前者，故

选取4S作为算例。

为探究在半主动控制条件下和节点刚度取值大于

4S后，车辆平稳性指标快速升高的原因，对减振器节

点刚度分别为 6S、8S和 10S的车体振动加速度进行频

域分析，结果如图10所示。

由图 10(a)和 10(b)可知，当减振器刚度为 10S 时，

车辆在 1 Hz附近的振动加速度幅值基本不变，但在 10 

Hz以上的高频部分其振动幅值明显增加。从分析结果

可以得出，该现象是由二系横向减振器的刚度过大所

致。因为刚度过大，无法衰减高频振动，高频振动直

接传递到车体，使其振动加剧。

除减振器两端节点刚度外，天棚阻尼对半主动控

制的控制效果也有非常大的影响，因此有必要对不同

天棚阻尼的控制效果进行对比分析，从而选出最佳的

(a) 车体横向振动加速度

(b) 构架横向振动加速度

图8　不同控制方式下的车体横向振动加速度

Fig. 8　Carbody lateral vibration accelerations under different 

control modes

(a) 横向平稳性指标

(b) 垂向平稳性指标

图9　节点刚度对平稳性指标的影响

Fig. 9　Effect of joint stiffness on Sperling index
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阻尼。以直线运行速度 120 km/h的车辆施加在秦沈客

运专线轨道激励为例，对比分析不同控制方式下天棚

阻尼对车辆横向、垂向平稳性能的影响。考虑减振器

在实际工作中不会完全失效，因此在充分考虑减振器

阻尼的情况下，选取 3 kN × s/m作为最小天棚阻尼。仿

真结果如图11所示。

由图 11(a)可知，当阻尼取 25 kN × s/m 时，被动控

制下的横向平稳性指标最小为2.84，属于“合格”；当

阻尼取值超过25 kN × s/m时，车辆的横向平稳性指标会

快速上升；当采用传统半主动控制和考虑减振器节点

刚度的半主动控制时，车辆的横向平稳性指标随着

Cmax的增大逐渐降低，当阻尼取值大于125 kN × s/m时，

横向平稳性指标逐渐趋于稳定。

由图 11(b)可知，垂向平稳性的变化趋势与横向平

稳性基本一致，但变化幅度明显变小。当采用半主动

控制时，不同的阻尼对车辆的垂向平稳性影响不大，

因此下面仅对车体的横向振动控制效果进行分析。当

最大天棚阻尼取 125 kN × s/m时，车辆的横向、垂向平

稳指标分别为2.42和2.48，属于“优”。考虑减振器本

身的阻尼特性和上述分析结果，取 125 kN × s/m作为最

大天棚阻尼。

半主动控制的控制效果与车辆的运行速度密切相

关[5]。此外，车辆在运行一段时间后，车轮会出现不同

程度的磨耗，为保证半主动控制对磨耗车轮的车辆控

制效果，对比车辆车轮分别采用等效锥度 0.05、0.15、

0.25、0.35的车轮踏面在不同速度与不同控制方式下的

横向平稳性指标，结果如图12所示。
由图 12 可知，在速度 80~120 km/h 内，半主动控

制的控制效果会随着速度的增加而逐渐增加；在速度

(a) 横向振动加速度幅值

(b) 垂向振动加速度幅值

图10　不同节点刚度对车体振动加速度幅值的影响

Fig. 10　Effect of different joint stiffness on the amplitude 

of carbody vibration acceleration

(a) 横向平稳性指标

(b) 垂向平稳性指标

图11　不同阻尼系数下不同控制方式对平稳性指标的影响

Fig. 11　Effect of different control modes on Sperling index 

with various damping coefficients

(a) 半主动控制（传统）

(b) 半主动控制（考虑节点刚度）

图12　不同速度下不同控制方式对横向平稳性指标的影响

Fig. 12　Effect of different control modes on lateral Sperling 

index at various speeds
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120~160 km/h 内，半主动控制的控制效果会随着速度

的增加而逐渐降低；同时，随着等效锥度的增大，半

主动控制的控制效果会逐渐降低，但在速度 120~130 

km/h内，车辆的横向平稳性指标可达到“优”。

进一步对不同等效锥度下半主动控制的优化效果

进行对比分析，选取车轮踏面等效锥度分别为 0.05、

0.15、0.25、0.35进行对比分析，结果如图13所示。

由图 13可知，随着车轮踏面等效锥度的提高，半

主动控制的优化效果整体呈现逐渐降低的趋势，即使

在速度为120 km/h时仍然能保证有12%以上的优化率。

同时，相较于传统半主动控制，在速度 110~130 km/h

内考虑节点刚度的半主动控制在不同等效锥度条件下

优化率更高。

以车辆直线运行速度 120 km/h为例，计算得到不

同控制方式下车体横向振动加速度功率谱密度，如图

14所示。由图14可知，相较于被动控制，半主动控制

会降低车体低频部分（0~5 Hz）的振动，被动控制在

主频附近的功率谱密度幅值为 0.330 2，传统半主动控

制和考虑节点刚度的半主动控制的幅值分别为0.103 9、

0.084 2，分别降低了 68.53% 与 74.50%；但是对于 10 

Hz以上的高频部分，半主动控制会使车辆高频振动加

剧，该部分振动幅值有所增加。产生这种现象的原因

是在半主动控制中减振器阻尼不断切换，引起阻尼力

不断改变，最终导致了高频振动幅值的增加。相较于

传统半主动控制，考虑了节点刚度的半主动控制模型

在低频部分依然能减少振动，同时在高频部分有一定

的优化，能在一定程度上解决由阻尼不断切换导致的

高频振动幅值增加问题。

3.2　运行稳定性

以非线性临界速度作为运行稳定性的评判标准，

分别计算3种控制方式下车辆的非线性临界速度，计算

结果如表2所示。由表2可知，半主动控制会降低车辆

的非线性临界速度，被动控制下车辆的非线性临界速

度为 346 km/h；使用传统半主动控制后的临界速度为

318 km/h，降低了8.09%；采用考虑节点刚度半主动控

制方式后临界速度为322 km/h，降低了6.94%，相较于

传统半主动控制的临界速度略有增加。3种控制方式下

稳定性均有足够的安全裕量。

3.3　曲线通过性

半主动控制不仅会影响车辆的振动情况，还会对

车辆曲线通过性能产生一定的影响，需要进一步研究。

本文选用脱轨系数和轮重减载率作为曲线通过性能的

评价指标。根据GB/T 5559—2019[14]对车辆运行安全性

的规定：当客车经过半径为250~400 m的曲线时，脱轨

系数限值为 1.0；当通过其他线路或者曲线半径大于

400 m 时，脱轨系数限值为 0.8；当试验速度不高于

160 km/h时，轮重减载率要低于0.65。

根据车辆实际运行工况和铁路线路设计规范[15]选

取表 3所示的 10种曲线工况，各工况下不同控制方式

对车辆曲线通过性能的影响如图15与图16所示。

(a) 半主动控制(传统)

(b) 半主动控制(考虑节点刚度)

图13　不同等效锥度下不同控制方式的优化率

Fig. 13　Optimization rates of different control modes 

for various equivalent conicities

图14　车体横向振动加速度功率谱密度

Fig. 14　Power spectral density of carbody lateral vibration 
acceleration

表2　不同控制方式下临界速度的比较

Table 2　Comparison of critical speeds under different 
control modes

控制方式

　　被动控制

　　半主动控制（传统）

　　半主动控制（考虑节点刚度）

非线性临界速
度/(km × h-1)

346

318

322

变化率/%

-8.09

-6.94
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由图 15可知，采用半主动控制的车辆脱轨系数变

化趋势与被动控制基本一致，但是数值略有增大；在

均衡速度之前的脱轨系数随着速度的增大线性降低，

在均衡速度之后随着速度的增大缓慢升高。

由图 16(a)可知，当曲线半径为 300 m时，半主动

控制下车辆的轮重减载率与被动控制下变化趋势基本

一致，均随着速度的增加而变大，数值相差较大，尤

其在速度为60 km/h时，相差最大，可达到16.95%；当

速度超过60 km/h之后，二者的差值会逐渐缩小。由图

16(b)可知，当曲线半径为1 200 m时，半主动控制下车

辆的轮重减载率变化趋势与被动控制基本一致，在速

度为120 km/h处略高于被动控制。

综上所述，在仿真速度范围内，3种控制方式下的

车辆曲线通过性能良好，相关指标均没有超过安全限

值，并且有足够的安全裕量。传统半主动控制与考虑

减振器节点刚度的半主动控制对曲线通过性能的影响

基本一致。

4　时滞对半主动控制效果的影响

以磁流变阻尼减振器或电磁阀减振器作为半主动悬

挂的执行装置均会存在系统响应时滞，这种时滞由传感

器接受响应时间和减振器本身结构响应时间等组成。在

半主动控制中如果系统响应时滞控制不合理，将会降低

减振器的控制效果，严重时甚至不如被动控制[16]。

4.1　时滞模型

采用一阶低通滤波器模拟悬挂系统的动态响应特

性[17]，理想控制力与实际控制力之间满足下式：

Ḟs =
Fd -Fs

Ts

(5)

式中：Fd为减振器理想输出力，N；Fs为减振器实际输

出力，N；Ts为系统响应时滞，ms。

Simulink 模型如图 17 所示，该模型的传递函数

G (S ) = Fs( )S
Fd( )S

=
1

TsS + 1
，其作为一阶惯性环节会使减

振器的实际输出力Fs 相较于理想输出力Fd 有所降低，

同时会引起输出相位的滞后。该特性可以用来模拟减

振器的时滞。减振器输出力的降低幅度会随着Ts 与频

率的增加而增大，因此想要控制输出力的衰减范围，

根据该环节的幅频特性A(ω) = 1

1 + T 2ω2
可知，越高

的频率就需要越小的时滞。

表 3　曲线工况

Table 3　Curve condition

曲线半

径/m

    300

1 200

缓和曲线

长度/m

  80

120

超高/

mm

100

  90

曲线通过速度/(km × h-1)

40，50，60，70，80

80，90，100，110，120

均衡速度/

(km × h-1)

51

97

(a) 曲线半径R300 m

(b) 曲线半径R1 200 m

图15　不同控制方式下车辆的脱轨系数

Fig. 15　Derailment coefficients of passenger car with different 

control modes

(a) 曲线半径R300 m

(b) 曲线半径R1 200 m

图16　不同控制方式下车辆的轮重减载率

Fig. 16　Rates of wheel load reduction for passenger car 

with different control modes

图17　时滞模块

Fig. 17　Time-lag module
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4.2　时滞对半主动控制效果的影响

在速度80~160 km/h内，不同系统的响应时滞对各

控制方式的影响如图18所示。

由图 18 可知，当时滞为某一确定值时，在速度

80~90 km/h内，半主动控制优化效果不明显，车辆的

横向平稳性指标基本不变；在速度90~120 km/h内，车

辆的半主动控制优化效果最好，车辆的横向平稳性指

标会随着速度的增大逐渐降低；在速度 120~130 km/h

内，半主动控制优化效果基本一致，车辆的横向平稳

性指标变化较为平缓；当运行速度超过 130 km/h 后，

由于半主动控制的优化效果逐渐降低，以及速度增大

导致的天棚阻尼在最大值与最小值之间频繁切换，使

得车辆高频振动加剧，车辆的横向平稳性指标会随着

速度的增加而快速上升。但当时滞过大时，车辆的横

向平稳性指标依然会升高，如图18(d)所示。

由上述分析可知，时滞对半主动控制的影响非常

大，为保证半主动控制具有良好的控制效果，当采用

半主动控制优化车辆动力学性能时需要对系统响应时

滞进行分析。因此，取系统响应时滞为 10~160 ms，

对比分析车辆横向平稳性指标与系统响应时滞的关

系，结果如图 19所示。由图 19可知，当时滞在 50 ms

以内时，车辆的横向平稳性指标随着时滞的增加而线

性升高；当时滞在 50~80 ms时，横向平稳性指标的变

化趋势与时滞 50 ms 之前的部分基本一致，但斜率有

所降低；当时滞大于 80 ms 时，车辆的横向平稳性指

标会快速上升，此时半主动控制的控制效果会劣于被

动控制。考虑节点刚度的半主动控制受到时滞的影响

略大于传统半主动控制，而在实际使用过程中减振器

两端的节点刚度不可忽略，因此建议将系统响应时滞

控制在 80 ms 以内，以保证半主动控制具有良好的控

制效果。

5　结论

为了改善 25T 型客车运行时的横向平稳性能，基

于开关型天棚阻尼半主动控制策略，利用 MATLAB/

                                              (a) 10 ms时滞                                                                                           (b) 30 ms时滞

                                             (c) 50 ms时滞                                                                                           (d) 70 ms时滞

图18　不同速度下时滞对平稳性指标的影响

Fig. 18　Effect of time-lag on Sperling index at various speeds

图19　时滞对横向平稳性指标的影响

Fig. 19　Effect of time-lag on lateral Sperling index
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Simulink软件搭建了二系横向减振器模型，并联合多体

动力学软件Simpack进行了动力学仿真分析，并得到以

下结论：

①横向减振器节点刚度对被动控制下的车辆横向、

垂向平稳性能影响较小，但对于考虑减振器节点刚度

的半主动控制车辆，当节点刚度取值超过4倍现车横向

减振器节点刚度时，车辆高频激励无法衰减，车体振

动加剧，车辆平稳性指标突增。结合仿真结果，建议

选取2~4倍现车横向减振器节点刚度，控制效果最佳。

②阻尼会影响半主动控制的优化效果。考虑减振

器的性能和优化效果，选取125 kN × s/m和3 kN × s/m分

别作为天棚阻尼半主动控制的最大阻尼与最小阻尼。

③考虑减振器节点刚度的半主动控制的优化效果

较传统半主动控制有略微改善，在速度为 120 km/h时

优化效果最好，平稳性指标从 2.83 降低至 2.39，优化

率达到了15.55%。

④车轮的磨耗会略微降低半主动控制的优化效果。

在速度 110~130 km/h内，考虑节点刚度的半主动控制

在不同车轮锥度条件下的优化效果要强于传统半主动

控制。

⑤相较于被动控制，采用半主动控制会使得车辆

的曲线通过性能略有劣化，但是相关指标均满足限值

要求，而且有较高的安全裕量。传统半主动控制与考

虑节点刚度的半主动控制对车辆曲线通过性能的影响

基本一致。

⑥系统响应时滞对天棚阻尼半主动控制的影响非

常大。随着时滞的增加，半主动控制的优化效果逐渐

降低，当时滞超过80 ms时，会劣化车辆的性能，因此

建议控制系统响应时滞在80 ms内，以保证良好的优化

效果。
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Effect of semi-active control utilizing damper joint stiffness 
on the dynamic performance of 25T passenger cars

HOU Yuxuan1, HUANG Zhihui1, CHEN Xuejing2, TIAN Mingjie1, JIANG Hui1, YAN Bohan1

(1. State Key Laboratory of Rail Transit Vehicle System, Southwest Jiaotong University, Chengdu, Sichuan 610031, China; 

2. Jinan Rolling Stock Depot, China Railway Jinan Group Co., Ltd., Jinan, Shandong 250001, China)

Abstract:  This study aims to enhance the lateral stability performance of 25T passenger cars during operation. To this end, a sec‐

ondary transverse damper model was constructed using Matlab/Simulink, based on an on-off skyhook damping semi-active control strate‐

gy. Dynamics simulation analysis was carried out in conjunction with Simpack, which specializes in multi-body dynamics. The analysis 

considered the influence of damper joint stiffness on the semi-active control effect, building on the traditional semi-active control model. 

A comparative analysis was performed to investigate the effects of passive control, traditional semi-active control, and semi-active con‐

trol utilizing damper joint stiffness on the running smoothness, running stability and curve negotiation performance of the vehicles. The 

effect of time lag on the control effect was also examined. The simulation results indicate that the semi-active control significantly im‐

proves the lateral stability performance of the vehicles, but it reduces their nonlinear critical speed. Compared to passive control, tradi‐

tional semi-active control and semi-active control utilizing joint stiffness resulted in a decrease in the lateral Sperling index by 14.5% and 

15.8%, respectively, and a reduction in the nonlinear critical speed by 8.09% and 6.93%, respectively. Additionally, no significant effects 

were identified on the curve negotiation performance with these two control modes, indicating adequate safety margins. Study results al‐

so suggest that controlling the response time-lag of the system within 80 ms is essential to ensure the effect of semi-active control.

Keywords:  semi-active control; secondary lateral damper; joint stiffness; dynamic performance; response time lag; track  

irregularity; simulation
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