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基于模态贡献的动车组车体弹性振动控制
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摘 要：动车组车体结构轻量化设计会导致结构柔性增加，随着动车组运营里程的增加，轮轨磨耗的加

剧，车体在运行过程会出现抖车、晃车等异常弹性振动现象，进而影响乘坐舒适性和运行安全性。因此，从

模态贡献、模态设计和模态控制等角度出发分析产生该异常振动的原因。基于动车组车体模态修正和模态试

验结果，建立车体有限元模型；根据车体工况，将车体模态处理为自由模态，提取结构模态参数；基于模态

分析理论和模态贡献原理，分析车体结构弹性模态振型，并依据车体模态位移计算结构模态贡献因子；分析

控制车体弹性振动的模态匹配方法与传递函数控制方法。结果表明，对车体垂向振动贡献较大的模态依次为

车体一阶垂弯、一阶菱形、二阶菱形、一阶扭转等模态，对横向振动贡献较大的模态依次为一阶横弯、一阶

菱形、二阶菱形、一阶扭转模态。引起车体弹性振动的主要因素有轨道激扰、转向架蛇行、转向架模态、车

下设备悬挂参数等。轮对、构架、车体等构件的刚性自振频率应满足隔振要求，车体一阶菱形弹性模态频率

与构架刚性、弹性频率要有效隔离，可降低车体异常弹性振动；增大车体结构阻尼比可减小加速度传递函数

幅值，提高乘坐舒适性，当车体结构阻尼比从0.015提高至0.150时，平稳性指标可改善13%，提高结构阻尼

可显著降低车体振动。
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Car body elastic vibration control in EMUs based on modal contribution
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Abstract: The lightweight design of the car body structure in EMUs leads to an increase in structural flexibility, and with the in‐

crease in the operating mileage and the deterioration of wheel-rail wear, the car body suffers from worsening abnormal elastic vibrations

during operation, such as jittering and lurching, which affect riding comfort and operational safety. This paper was intended to analyze the

causes of such abnormal vibrations, from the perspectives of modal contribution, modal design and modal control. Firstly, based on the

modal correction and modal test results of the car body, a finite element model of the car body was established. Secondly, according to the

working conditions, the car body was processed into a free modal, and the structural modal parameters were extracted. Then, based on the

modal analysis theory and the principle of modal contribution, the elastic modal shapes of the car body structure were analyzed, and the

structural modal contribution factor was calculated according to the car body modal displacement. Finally, the modal matching method

and transfer function method were analyzed for the elastic vibration control of the car body. The results show that the modals that contrib‐

ute greatly to the vertical vibration of the car body in the order of magnitude are as follows: the first-order vertical bending, the first-order
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diamonding, the second-order diamonding, and the first-order torsioning, and the modals that contribute greatly to the lateral vibration in

the order of magnitude are as follows: the first-order lateral bending, the first-order diamonding, the second-order diamonding, and the

first-order torsioning. The main factors that cause the elastic vibration of the car body are the track disturbance, the bogie hunting motion,

the bogie modal, and the suspension parameters of the underfloor equipment. The rigid natural vibration frequency of the wheelset,

frame, car body and other EMU components should meet the vibration isolation requirements, and the first-order diamonding elastic mod‐

al frequency of the car body should be effectively isolated from the rigidity and elastic frequencies of the frame, to reduce abnormal elas‐

tic vibration of the car body. An increase in the damping ratio of the car body structure can reduce the amplitude of the acceleration trans‐

fer function and improve the riding comfort. Specifically, an increase in the damping ratio of the car body structure from 0.015 to 0.150

can improve the running stability index by 13%, so increasing the structural damping can significantly reduce car body vibration.

Keywords: EMU; car body; modal analysis; modal contribution; modal matching; transfer function; high-speed train; track irregularity

0 引言

我国高铁已从最初的消化吸收阶段发展到再创新

阶段，随着“复兴号”高铁的成功运营，我国动车组

创新技术达到了新的水平。动车组是一个复杂的机电

系统，零部件众多，局部结构复杂，设计过程中需考

虑的因素较多。车体作为车辆最重要的部件，在高速

运行过程中，首先必须满足轻量化要求，以降低能源

消耗，同时兼顾安全性和舒适性的要求。随着列车服

役里程增加，已开行的动车组出现了车体局部振动过

大、乘客投诉振动过大引起脚部发麻等事件[1-3]、车辆

异常晃动和异常抖动等问题[4-6]，造成乘坐舒适性下降、

平稳性指标超标。为此，文献[7]建立了考虑弹性车体

的动车组刚柔耦合动力学模型，仿真再现了动车组车

体异常弹性振动现象，并对异常振动原因进行了研究，

结果表明转向架蛇行运动频率与动车组车体一阶菱形

模态频率接近是引发车体产生异常振动的原因。文献

[8]结合车轮踏面测试分析、车体和构架振动测试分析

和车体试验模态分析，提出轮轨接触位置突变导致转

向架蛇行运动频率陡升至与车体菱形模态频率接近，

致使菱形模态振动放大，是车体发生异常抖振的原因。

文献[9]从轮轨关系角度出发分析动车组发生异常抖动

的原因，指出通过廓形打磨，钢轨廓形得到有效修复，

轮轨关系得到有效改善，动车组异常抖动问题得到有

效解决。

车体异常抖动问题从根本上讲是结构设计问题，

而模态是结构固有特性，本文拟从高速动车组车体结

构模态设计角度，分析车体异常振动原因，为解决车

体异常抖动提供参考。

1 模态理论及模态贡献

对于动车组等结构，其振动特性可以描述为

Mü +Cu̇ +Ku =F (1)

式中：M K C 分别为车辆系统惯量、刚度、阻尼矩

阵；F为外部载荷矩阵。

采用模态叠加法求解系统响应，令

u =∑
i = 1

n

φiqi =Φq (2)

式中：φi为 i阶模态振型；qi为φi对应的模态指标； Φ

为模态振型；q为模态坐标。

模态是系统固有特性，与外界载荷无关，令外载

荷为0，并将式(2)代入式(1)，可得

(-ω2 M + jωC +K)Φq = 0 (3)

式中：ω为固有圆频率，ω2 = M -1K。

由式(3)即可获得该频率对应的模态振型。

车体振动模态丰富，对运行平稳性和舒适性的影

响较大，车体不同的模态对运行性能的影响是研究车

体模态的关键。为了确定模态对振动的贡献大小，采

用模态参与因子和模态贡献因子来表征[10-11]。

1.1 模态参与因子

模态参与因子（modal participation factor）是经典

的模态选择方法，是描述空间特性的重要参数。假设

系统受单个激振力，其形式为α(t) f，则模态参与因子 ε

可表示为

ε =
φT f
φT Mφ

(4)

式中：φ为模态振型；f为时不变力矢量；M为有限元

质量矩阵。

模态参与因子越大，表示该模态振型对该激振力

越敏感，对动态分析的贡献就越大。车体系统振动来

自不同的激振力，如轨道垂向不平顺、轨距不平顺、

水平不平顺、风载等，这些激扰通过轮对、构架传递

至车体。假设车体所受激振力可表达为各个激振力的

加权和，即

f = α1 (t) f1 + α2 (t) f2 + α3 (t) f3 + + αn (t) fn (5)

式中：αi (t)为加权系数。

对于每个激振力和每阶模态振型，都可定义1个模

态参与因子，即

εij =
φT

j fi

φT
j Mφj

(6)

εij表示第 j阶模态对第 i个作用力的敏感程度。
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高速列车受到来自轨道的激振力是多种多样的，

但总可以找到对振动贡献大的激振进行分析。轮对不

圆、轨缝冲击、存在三角坑等是产生车体振动的主要

因素，可采用合理的方法将此激扰力进行处理和分析，

进而得到由式(5)表达的激扰力数学表达式。由式(6)可

知，模态参与因子与激扰力的频率无关，只与模态阶

数、受力大小和受力方向有关，因此该方法是描述空

间特性的重要方法。

1.2 模态贡献因子

模态贡献因子是根据结构的模态坐标改变来判定

各阶模态对振动能量贡献大小的物理量，它不依赖于

外界激扰的变化，而是由结构属性决定。车体的振动

大小通过乘客感知，而评价乘客乘坐舒适性的方法一

般通过振动加速度加权方均根值来计算。基于此原理，

模态贡献因子（modal contribution factors）可表征为模

态位移的方均根值来评价各阶模态对振动能量的贡献，

其定义为

σj =
1
N∑i = 1

N

d 2

ij
(7)

式中：σj为第 j阶模态的贡献因子；N为模态节点个数；

dij为第 i个节点在第 j阶模态中的模态位移。

2 车体模态分析

在有限元法求解模态振型时，多采用Lanczos法[12]

或子空间迭代法[13]，大多数有限元软件都内嵌有这2种

算法。在车体整备状态下，建立精确的有限元模型是

模态分析的关键，为此本文采取的方法为：①首先建

立铝合金车体的精确结构模型，采用四节点壳单元进

行网格划分，共计有 512 576 个节点，1 031 005 个单

元。②将安装在车体结构附近的分布质量（内装、线

缆等）采用MASS21单元进行模拟，而将大型车下悬

挂设备（牵引变流器等）以弹性连接方式悬挂在车体

铝合金结构上，同时根据模态试验结果对模型修正。

由于车体通过二系悬挂与构架相连，二系悬挂刚度和

阻尼较小，因此在模态分析时，车体模态可处理为自

由模态。按照此方法建立了车体有限元模型，并对其

进行模态分析，图1为车体整体结构模态振型图。

从图 1可以看到，车体模态中既包含了整体模态，

又包含了地板、车顶、侧墙、空调口等局部模态。为

了验证车体有限元建模的准确性，对该型动车组车体

进行了台架试验，如图2所示。车体有限元模态频率与

试验模态频率对比如表1所示。从表1可知，该有限元

计算模态频率与静态试验模态频率偏差在5%以内，表

明有限元建模方法正确，其后处理结果可作为模态贡

献计算的依据。

3 车体模态特征及模态控制

由图1可知，车体弹性振动模态丰富，一阶菱形归

一化振型幅值最大处位于车顶中心和底架边梁处，若

此阶模态被激发，将严重影响乘坐舒适性；一阶垂弯

振型节点位于车体枕梁附近，振型幅值最大处位于车

顶和底架中心处；一阶横弯振型节点也位于枕梁附近，

(a) 振型1：一阶菱形 (b) 振型2：一阶垂弯 (c) 振型3：一阶横弯

(d) 振型4：一阶扭转 (e) 振型5：二阶垂弯 (f) 振型6：二阶菱形

图1 车体模态振型

Fig. 1 Modal shapes of car body
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振型幅值最大处位于侧墙中心处；一阶扭转振型节点

位于车体中部，车体端部振动幅值较大。

如前所述，采用模态贡献因子评估弹性模态对结

构振动的贡献。在本次计算中，沿车体长度方向（x方

向）等距离截取 10个截面，每个截面分别取底架和侧

墙中部4个位置节点的垂向（z方向）和横向（y方向）

的模态位移，具体位置如图3所示。将各个测点的模态

位移按照式(7)进行计算，即可得到该阶振型的模态贡

献因子。考虑图1所示车体模态，依次提取各阶模态在

y方向和 z方向的模态位移（菱形变形模态 y向位移如

图4所示）。各阶态贡献因子如表2所示。由表2可以看

出，在车体各阶模态中，对车体垂向振动贡献较大的

模态顺序依次为车体一阶垂弯、一阶菱形、二阶菱形、

一阶扭转等模态；对横向振动贡献较大的模态依次为

一阶横弯、一阶菱形、二阶菱形、一阶扭转等模态。

因此，在有限元建模和车体动力学分析中，一阶垂弯、

一阶横弯、一二阶菱形、一阶扭转模态对车体振动贡

献较大，在建模时应予以考虑。

由车辆振动水平评估的Sperling平稳性指标可知，

对乘坐舒适性影响较大的模态频率范围为0~40 Hz。由

表 1可知，车体主要弹性模态振动频率为 9~20 Hz。根

据振动理论[14]，激扰频率 ff 与结构模态频率 fω满足式

(8)条件时，结构模态会被激发可能产生共振。

0.4fω ≤ ff ≤ 2.5fω (8)

由式(8)可知，可激起车体主要弹性振动的激扰频

率范围为

3.6 Hz ≤ ff ≤ 50 Hz (9)

在不考虑气动载荷的条件下，该频率范围内的主

要激振源包括轨道的激扰（轨缝冲击、车轮偏心）、转

向架的刚体模态（浮沉、点头）、转向架蛇行运动频

率、含有激扰源的部分车下设备等。由于转向架的刚

体模态和蛇行运动频率都在10 Hz左右，容易激发车体

异常振动。因此，在结构设计中，对转向架模态与车

体模态进行匹配设计尤为重要。为避免上述因素引起

车体弹性振动，车体和构架自振频率应满足：

ü

ý

þ

ï

ï
ïï
ï

ï

ï
ïï
ï
ï
ï

fwr ≥ 2 fbr

fbr ≥ 2 fcr

fbf1

2
≥ fcf1 ≥ 2 fbr

(10)

式中：fwr 为轮对刚性自振频率；fbr 为构架刚性自振频

率；fcr 为车体刚性自振频率；fbf1 为构架一阶弹性自振

频率；fcf1为车体菱形变形频率。

式(10)表明，轮对刚性自振频率应不小于构架 2 倍

表1 车体模态及其频率

Table 1 Car body modes and their frequencies

模态

阶数

1

2

3

4

5

6

模态

振型

一阶菱形

一阶垂弯

一阶横弯

一阶扭转

二阶垂弯

二阶菱形

计算模态

频率/Hz

9.79

11.51

12.94

13.55

14.68

16.40

试验模态

频率/Hz

9.87

10.97

12.54

13.76

15.28

16.95

计算模态与试

验模态偏差/%

-0.82

4.69

3.10

-1.55

-4.09

-3.35

图3 车体模态位移提取位置

Fig. 3 Extraction positions of car body modal displacement

图4 车体菱形变形模态横向位移云图

Fig. 4 Nephogram of modal lateral displacement

of car body diamonding

表2 车体各阶模态贡献因子

Table 2 Modal contribution factors of different orders
of car body

模态位

移位置

地板

侧墙

模态位

移方向

y

z

y

z

模态振型

一阶

菱形

2.24

3.25

4.35

3.36

一阶

垂弯

0.28

3.75

0.65

3.85

一阶

横弯

3.63

1.13

4.54

1.28

一阶

扭转

1.97

3.20

2.60

3.25

二阶

垂弯

0.75

1.17

1.70

1.26

二阶

菱形

2.07

3.24

3.30

3.32

图2 车体模态试验现场

Fig. 2 Modal test location of car body
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刚性自振频率，而构架刚性自振频率要不小于 2 倍车

体刚性自振频率，轮对激扰至车体的振动才能被隔离，

这也避免了构架与车体的刚性共振；而车体一阶菱形变

形频率应不小于 2 倍构架刚体自振频率，其上限应不

大于构架弹性自振频率的 2 倍，设计时应综合考虑。

4 传递函数设计

在车辆系统确定后，不考虑服役过程中参数的变

化，其振动的传递规律（传递函数）是不变的，可通过

传递函数来分析车辆对激扰的响应，能够全面反映各频

率成分振动的传递规律。假设系统的传递函数为H(ω)，

则在随机激扰谱Sx(ω)的作用下，系统的响应谱为

Sy (ω)= | H(ω) |2Sx (ω) (11)

传递函数H(ω)是由车辆的结构参数、悬挂参数和

质量特性等决定的。图5为某动车组以320 km/h的速度

运行时车体中部垂向加速度的传递函数幅值图。从图5

可以看出，在车体低频段内加速度的传递函数幅值较

大，特别是在10 Hz左右的一阶垂弯频率处，这表明车

体在低频范围内振动较大，而此范围内的振动对车体

平稳性影响较大，必须通过优化传递函数设计予以修

正。改变车体结构阻尼比可改变加速度传递函数幅值，

如图 5 所示，当车体结构阻尼比从 0.015 提高至 0.150

时，车体加速度传递函数在 10 Hz处的幅值明显减小。

车体结构阻尼对车体Sperling平稳性指标的影响如图 6

所示。从图 6可以看出，当车体结构阻尼比从 0.015提

高至0.150时，平稳性指标可改善13%，提高结构阻尼

可显著降低车体振动。在正常情况下，车体材料阻尼

一般都很小，通过车体结构设计提高结构阻尼，其效

果有限，而通过在车体材料基体上添加高阻尼合金、

复合材料、粘弹性阻尼材料等方法[15]，可显著提高结

构阻尼。

5 结论

根据模态分析理论和模态贡献原理，通过车体有

限元分析，提取车体结构归一化模态位移，计算了结

构模态参与因子和模态贡献因子，分析了车体结构模

态特征和模态控制策略，结论如下：

①在车体弹性模态中，一阶垂弯、一阶横弯、一

二阶菱形、一阶扭转模态对车体振动贡献较大，在建

模和动力学分析时必须考虑这些模态的影响。

②对车体弹性振动贡献较大的模态频率在 9~20

Hz，轨道激扰、转向架蛇行、转向架弹性振动等因素

可引起车体弹性振动，在设计时要避开车体弹性共振

频率。

③传递函数设计是模态控制的有效手段，质量、

刚度和阻尼匹配是传递函数设计的主要设计参数，阻

尼设计可有效衰减来自轨道的振动激扰。
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