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轨轮谐波位移对车轮高阶多边形的
模拟效果研究
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摘 要：为研究轨轮谐波位移激励对车轮高阶多边形几何激励的模拟效果，文章利用仿真分析软件建立

了转向架高频激振试验台的轮-轮滚动接触有限元模型，求解了速度440 km/h、波深0.05 mm的20阶多边形

激励下的轮-轮滚动振动行为，并在时域和频域内对比分析了两种激励的异同。结果表明，模拟轴重17 t、速

度440 km/h条件下波深为0.05 mm的20阶多边形时，位移激励和几何激励所得时域轮-轮垂向力最大值仅相

差1.5%；位移激励下多边形激励频率在840 Hz处的轮-轮垂向力频谱峰值和轴箱加速度功率谱密度峰值与几

何激励具有良好的一致性；位移激励下的轮-轮接触点局部曲率半径恒定导致接触斑面积偏大，进而使得接

触应力偏小约21.7%；轮-轮垂向力频谱和轴箱加速度功率谱密度幅值整体随轨轮位移幅值的增大而增大，峰

值频率基本不变。综上所述，在转向架高频激振试验台上可采用位移激励代替几何激励模拟车轮多边形。
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0　引言

车轮多边形是高速动车组运营过程中时常出现的

问题，容易引起轮轨高频动态相互作用，进而降低车

辆运行舒适度、激化轮轨振动噪声、加速车辆结构疲

劳，幅值过大时甚至危及行车安全[1-4]。据现场跟踪测

试，我国运行速度300～350 km/h的动车组车轮多边形

多为 16～20阶[5-6]。现有学者通过数值仿真对车轮高阶

多边形激励下的轮轨动态相互作用已做了大量研究。

文献[7]以实测车轮不圆为输入激励，对比了动力学仿

真与线路试验所得的振动数据，发现刚体模型仿真所

得振动幅值略小于实测幅值。文献[8]研究结果表明，

高阶多边形对临界速度和轮轨垂向力的影响显著，而

低阶多边形主要影响转向架构架和车体的垂向振动。

文献[9]建立某城际高速列车的车辆-轨道耦合动力学模

型，分析列车运行速度、车轮多边形幅值及其阶数对

轮轨垂向力的影响规律，以此提出针对多边形的车轮

镟修限值。然而，传统的动力学模型将轨道、轮对、

构架等结构考虑为刚体，高频范围内的仿真结果存在

不可忽略的误差。此外，出于对安全的考虑，服役车

轮的多边形幅值超限后需立即进行镟修，无法提供更

大幅值和更高速度的极端工况模拟条件，而台架试验

能够突破以上限制，为不平顺激励下的轮轨高频动态

相互作用以及车辆动力学性能研究提供可靠的手段。

文献[10]利用高频激振试验台测得车轮多边形激励下的

车轴动应力，验证了车辆-轨道动力学模型的正确性，

提出在制定多边形安全限值时除了考虑轮轨力外还应

将车轴强度考虑在内。文献[11]利用单轮对高速滚动试

验台模拟了车轮踏面擦伤激励下的轴箱加速度信号，

并对有限元模型进行了验证。文献[12]通过在轮轴试验

台上搭建踏面清扫装置平台，分析了新型研磨子对车
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轮多边形化的抑制效果。上述有关车轮高阶多边形的

试验研究多针对速度不超过 350 km/h的工况，通过预

制车轮周向不平顺几何来模拟多边形激励，而采用轨

轮周期性刚体位移的方式模拟车轮多边形激励是一种

更加经济高效的方法。

为研究轨轮谐波位移模拟车轮高阶多边形激励的

试验策略，本文将利用有限元仿真软件建立转向架高

频激振试验台的轮-轮滚动接触有限元模型，针对 440 

km/h的超高速工况，分别通过直接在车轮上引入周期

性不平顺几何和对轨轮施加周期性刚体位移来模拟高

速动车组车轮多边形激励，对比其模拟效果，为实物

试验奠定理论基础。

1　轮-轮滚动接触有限元模型

1.1　轮-轮滚动接触建模

转向架高频激振试验台如图1所示，将轨轮表面加

工成多边形形状，通过电机带动多边形轨道轮旋转，

从而带动车轮旋转，实现对转向架的激振，其主要技

术参数如表1所示。

本文主要研究轨轮位移对车轮多边形激励下轮-轮

滚动接触行为的模拟效果，且针对轮对横移量为0的直

线运行工况开展，因此取半个车轮和半个轨轮进行建

模。由于传统的多体动力学模型不适用于车轮高阶多

边形引起的高频激励响应研究，本文采用显式有限元

法对试验台的轮-轮滚动接触进行建模，将实际的轮-

轮接触廓形、时域滚滑行为和连续体弹性振动考虑在

内[13-14]。利用有限元仿真软件建立如图 2所示的轮-轮

滚动接触有限元模型，为方便下文描述，建立直角坐

标系，x、y、z轴分别表示纵向、横向、垂向方向，原

点位于车轮名义滚动圆上最低处。同时，采用线性缩

减积分六面体实体单元进行离散，引入沙漏刚度以克

服零能模式。为提高求解效率，接触区域最小网格尺

寸取1 mm，远离接触区域的网格尺寸尽量大。

轮-轮接触采用基于罚函数的面-面接触算法进行求

解，摩擦因数取0.5，其余模型参数和工况参数见表2。

离散后的有限元模型节点数和单元数分别为1 832 110和

1 623 882。

模型求解过程如下：试验车轮轮轴和轨轮轴两端

施加 x向和 y向对称约束以模拟对称边界条件并避免静

态接触求解时出现刚体位移；对轨轮轴中心线上对应

于轴承座的节点施加全约束，对试验车轮轮轴中心线

图1　转向架高频激振试验台

Fig. 1　Bogie high-frequency excitation test bench

表1　试验台参数

Table 1　Parameters of test bench

参数项目

    最高速度/ (km·h-1)

    车轮半径/mm

    车轮廓形

    车轮材料

    车轴材料

    轨轮半径/mm

    轨轮廓形

    轨轮材料

    轨轮轴材料

    轨底坡

    最大轴重/t

参数值或说明

500

460

LMB10

ER8

EA4T

330

CN60

U71Mn

35CrMo

1:40

25

图2　轮-轮滚动接触有限元模型

Fig. 2　Wheel-plate rolling contact finite element model

表2　有限元模型参数

Table 2　Parameters of finite element model

参数项目

垂向载荷/kN

模拟速度/(km·h-1)

车轮转速/(r·min-1)

轨轮转速/(r·min-1)

轮轨材料密度/(kg·m-3)

轮轨材料弹性模量/GPa

轮轨材料泊松比

摩擦因数

参数值

78.5

440

2 537

3 537

7 790

205.9

0.3

0.5
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上对应于轴箱的节点施加 x向、y向位移约束和78.5 kN

的 z向载荷，并对整个模型施加重力，以模拟实际动车

组17 t的轴重；试验轮对和轨轮施加绕其轴线的角速度

（分别为 2 537 r/min和 3 537 r/min）对应的离心力，以

模拟 440 km/h速度下的稳态滚动位移场，如此可使得

隐式到显式积分平缓过渡，进而提高模型求解效率。

随后，在仿真软件中隐式求解其稳态滚动接触，并将

求解结果作为初始条件导入显示仿真软件，释放车轴

和轨轮轴两端的x向自由度并赋予对应的初始转速，使

二者相对滚动。多边形激励分别可通过车轮踏面周期

性不平顺几何和轨轮谐波位移来模拟 （下文简称为

“几何激励”和“位移激励”）。

1.2　几何激励

车轮多边形表现为车轮踏面在周向上的周期性不

平顺，现场中通常由多个主波长和随机不平顺叠加而

成。为研究具体某阶车轮多边形的影响，将其简化为

单一波长的谐波，并假设其在横向上服从抛物线分布。

通过编程修改有限元模型节点坐标的方式引入三维的

车轮多边形几何，如图 2 所示，将原来的直角坐标系

Oxyz转换为柱坐标系O′rθy，其中O′位于车轴右端面和轴

线的交点。柱坐标系下的节点修改量如下式：

ü

ý

þ

ï

ï
ïï
ï

ï

ï

ïï
ï
ï

ï

h ( )θ = cos ( )nθ - 1

h ( )y = 1 - (
y - yc

b
)2yc - b ≤ y ≤ yc + b

( )r′θ′y′ = (r +
1
2

Dh ( )θ h ( )y θy)

(1)

式中：(rθy)和 (r′θ′y′ )分别为初始和修改后的节点坐

标；h(θ)和 h(y)分别为周向、横向有关 θ 和 y坐标修改

系数；n为多边形阶数；yc和 b分别为施加多边形的横

向中心和宽度之半；D为多边形波深。

中国目前运营的高速铁路最高时速为350公里，暂

缺时速400公里及以上的现场数据。文献[15]中记录到

中国运行时速 300公里、车轮直径 920 mm的高速动车

组上多发20阶多边形。因此本文着重模拟20阶多边形，

设波深为0.05 mm，横向上分布于名义滚动圆左右-30~

30 mm内。施加多边形的车轮周向与横向几何如图3所

示，其中图3(a)位于名义滚动圆，图3(b)位于 θ = 10°平

面，为方便展示，将坐标原点O′移至了名义滚动圆处。

1.3　位移激励

由于在台架试验的试样上预制固定阶数和固定波

深的车轮多边形成本较高且几何精度不易控制，采用

控制轨轮刚体位移的方式模拟车轮多边形激励是一种

更加经济的方式。对有限元模型中轨轮轴承座对应的

车轴中心节点施加下式的垂向谐波位移：

Dz =-
D*

2
[cos(

nνt
R0

+ φ0 )+ 1] (2)

式中：D*为位移峰峰值；ν为速度；t为时间；R0为车

轮名义滚动圆半径；φ0为轨轮谐波位移激励与车轮多

边形几何的相位差。

　　本文针对式 (1)中 ν和 R0 分别取 440 km/h 和 460 

mm，D*与D取相同的值0.05 mm，φ0取π。

2　结果分析

2.1　轮-轮接触力

阶次为 20，波深为 0.05 mm 的车轮多边形几何激

励下的轮-轮滚动接触力如图4所示。车轮约在23.6 ms

时滚过完整的1圈，在此期间，车轮与轨轮滚动接触的

垂向力出现了 20个峰值，与车轮表面的多边形阶数一

致，且垂向力峰值总出现在多边形的波谷处，即二者

相位相反。由于考虑了结构柔性，轮-轮垂向力并非在

(a) 周向几何

图4　几何激励下的轮-轮接触力

Fig. 4　Wheel-plate contact force under geometric excitation

(b) 横向几何

图3　车轮多边形几何

Fig. 3　Wheel polygon geometry
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静载荷附近等幅波动，这是由于除了多边形激励频率

外，还存在另一个更低的主频率，这两个振动相叠加

导致了该结果。具体而言，垂向力最大值和最小值分

别为 142.77 kN和 37.56 kN，对应静载荷 83.40 kN的轮

重增/减载率分别为 71%和 55%。由于本文模拟的是零

横移的惰行工况，未施加牵引扭矩，仿真计算的轮-轮

纵向力和横向力很小，在初始波动后稳定在0附近，最

大值分别为2.80 kN和1.28 kN，与垂向力相比基本可忽

略不计。因此，下文着重分析轮-轮接触的垂向和法向

动力学行为。

位移激励下的轮-轮滚动接触力如图 5 所示。从

图 5可以看出，最大的垂向力峰值为 144.86 kN，与多

边形几何激励下的垂向力最大峰值仅相差 1.5%，因此

采用位移激励的方法能够模拟几何激励下的轮轨力峰

值水平。同时，位移激励下的垂向力时域波形与同等

几何激励下的垂向力存在一定区别，在车轮滚过 1 圈

的过程中仅出现 16个峰值，其中，有 4个峰/谷值出现

在轨轮谐波位移的峰/谷值处，在局部呈现出相同的相

位，如图 5 中点划线方框所示，而其他的峰值与多边

形几何激励结果一致，均出现在轨轮位移谷值处，即

相位相反。同样地，纵向力和横向力仅在 0 附近小幅

波动。

2.2　垂向力差异成因分析

为分析两种多边形激励模拟方式下的轮-轮滚动接

触力在时域振动上呈现出上述差异的原因，对两种工

况下的垂向力进行傅里叶变换，所得频谱曲线如图6所

示。由图6可见，二者在大多数频段的垂向力幅值都很

接近，均在 839 Hz即多边形激励频率处存在峰值，且

二者幅值相同，这说明D=D*时的位移激励能够模拟几

何激励下的稳态振动行为。不同的是，采用几何激励

时，160 Hz附近存在峰值，此频率大约是多边形激励

频率的 1/5，对应于图 4中车轮滚过 1圈内的 4个波长；

而在位移激励下，679 Hz处存在另一个峰值，且其幅

值显著大于同等多边形几何激励下的垂向力幅值，这

是造成二者垂向力波动差异的关键因素。

对此，图7给出了车轮和轨轮在40~1 200 Hz内提取

到的部分模态，其边界条件与滚动接触模拟过程保持一

致。可见，160 Hz处的峰值对应于车轴弯曲加车轮偏转

组合变形的固有频率115 Hz，由于本文模拟的时间仅为

0.025 s，输出时间步长为 2.5×10-5 s，频率分辨率为 40 

Hz，因此峰值频率160 Hz和固有频率115 Hz相差45 Hz

是可接受的。此外，车轮多边形激励频率839 Hz与轨轮

伞形变形固有频率 840 Hz相近，而 679 Hz的峰值频率

与轨轮轴弯曲变形固有频率624 Hz相近。由此可知，几

何激励比位移激励更容易激发车轴弯曲加车轮偏转变

形，进而引起1/5倍多边形激励频率的振动；而采用位

移激励模拟车轮20阶多边形激励时，容易激发轨轮轴的

弯曲变形模态，进而加剧车轮与轨轮的动态作用力。需

说明的是，有限元模型中仅约束了车轴中心部分节点的

位移，由此得到的车轴弯曲刚度应小于真实的试验台轴

承支撑作用下的车轴弯曲刚度，因此车轴弯曲模态幅值

偏高。为减少轨轮轴弯曲共振对多边形模拟带来的不利

影响，在利用试验台模拟多边形时，可考虑加装轴承、

加固轴承座、加粗轨轮轴等措施，尽量降低位移激励对

几何激励的模拟误差。

2.3　接触应力与接触斑面积

为了解轮-轮接触斑局部的接触行为，提取了几何

激励下的法向接触应力和接触斑面积数据，如图 8 所

示。切向接触应力主要取决于纵向力和横向力，其值

接近于0，在此不做赘述。可见，法向接触应力和接触

斑面积也随多边形几何呈现周期性变化。车轮滚动1圈

内的最大法向接触应力可达 2.40 GPa，对应的接触斑

面积为 226.51 mm2。最大法向接触应力和接触斑面积

在时域内具有同样的变化趋势，但不成比例。这是因

为施加几何激励后的车轮踏面局部曲率半径在周向上

图5　位移激励下的轮-轮接触力

Fig. 5　Wheel-plate contact force under displacement excitation

图6　轮-轮垂向力频谱

Fig. 6　Wheel-plate vertical force spectrum

图7　车轮与轨轮模态

Fig. 7　Wheel and wheel rail modes
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不为常值，进而加重了轮-轮接触的非线性特征。

图 9为位移激励下的轮-轮法向接触应力和接触斑

面积数据。由于模型以轨轮刚体位移代替车轮表面的

多边形几何，车轮的曲率半径在周向上是恒定的，因

此接触斑形状仅取决于施加于车轮上的动载荷，即取

决于轨轮垂向位移大小。可见，最大法向接触应力和

接触斑面积表现出良好的线性关系，由此可以推断，

接触斑长轴和短轴之比在时域上基本保持恒定，即接

触斑的形状特征不变而大小变化。在车轮滚动1圈的过

程中，轨轮谐波位移激起的最大法向接触应力和接触

斑面积分别为 1.88 GPa 和 230.57 mm2，前者低于几何

激励下的最大法向接触应力约21.7%，这同样是由于接

触表面的局部曲率半径差异而导致的。

2.4　轴箱振动加速度

轴箱振动加速度能够反映车辆运行时产生的噪声，

同时也常被用作监测车辆运行状态和轮轨接触表面不平

顺的指标。图10展示了几何激励和位移激励下轴箱垂向

加速度的功率谱密度，由轴箱对应车轴轴线上的多个节

点时域平均后得到。可以看出，二者在 100～1 200 Hz

频段内存在多个峰值。其中，840 Hz处的峰值对应于多

边形激励频率，这说明多边形引起的轮-轮滚动振动传

播至轮对轴箱处时仍然保留了主频特征，即轴箱加速度

信号能够定量地反映多边形引起的稳态振动行为。并

且，采用几何激励和位移激励在840 Hz处的功率谱密度

基本相同，也说明取D=D*是可行的。同样地，位移激

励下680 Hz的功率谱密度峰值来源于图6中679 Hz处的

垂向力频谱峰值。此外，采用位移激励时，960 Hz处的

轴箱垂向加速度功率谱密度峰值显著低于几何激励结

果，考虑现场测试得到的多边形主阶次一般不超过 24

阶，即激励频率一般低于900 Hz，该主频的振动可能来

源于车轴局部的振动或有限元模型的数值误差。

2.5　位移幅值影响规律

上文结果表明，与几何激励同幅值的位移激励可准

确模拟多边形激励频率下的垂向力和轴箱垂向加速度功

率谱密度幅值。为研究位移激励幅值的影响规律，保持

位移激励的周期不变，D*取 0.03~0.07 mm。图 11给出

图8　几何激励下的接触应力

Fig. 8　Contact stress under geometric excitation

图9　位移激励下的接触应力

Fig. 9　Contact stress under displacement excitation

图10　轴箱垂向加速度功率谱密度

Fig. 10　PSD of axle box vertical accelerations

(a) 频域结果

(b) 峰值统计结果

图11　轮-轮垂向力频谱

Fig. 11　Wheel-plate vertical force spectrum
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了不同位移激励幅值作用下的轮-轮垂向力频谱。由图

11(a)可以看出，曲线在 160 Hz、680 Hz、840 Hz 处存

在峰值，而轨轮位移幅值仅改变轮-轮垂向力的幅值，

对其频域分布特征几乎没有影响。当轨轮位移幅值低于

0.05 mm时，仅 160 Hz处的峰值消失。图 11(b)统计了

160 Hz、680 Hz、840 Hz处的垂向力峰值，分别对应车

轮偏转、轨轮轴弯曲、轨轮伞形变形（即多边形激励）

的固有频率。可见，轨轮轴弯曲变形对垂向力波动的贡

献最大，甚至高于轨轮伞形变形的贡献，在各个激励幅

值下，前者约为后者的 1.7倍。轨轮位移幅值较低时，

车轮偏转振动较弱，例如0.03 mm的轨轮位移幅值造成

的垂向力峰值仅 0.45 kN；当轨轮位移幅值增加到 0.07 

mm时，车轮偏转造成的垂向力峰值上升到13.32 kN。

图 12为不同位移激励幅值作用下的轴箱振动加速

度功率谱密度，同样对几个主要峰值进行了统计。由

图 12(a)可知，轨轮位移幅值对轴箱加速度的影响规律

和垂向力相似，仅使PSD曲线的幅值整体上升，而对

其频域分布特征几乎无影响，且存在3个显著的峰值频

率（160 Hz、680 Hz、840 Hz），这是因为轴箱在时域

上的振动是由轨轮位移下的轮-轮滚动接触力引起的。

不同的是，轨轮位移激励下，轨轮伞形变形对轴箱振

动加速度的影响程度反而比车轴弯曲变形的影响程度

更大，这也说明，在转向架高频激振试验台上，轴箱

加速度比轮-轮接触力更适合用作多边形波深监测指

标。由图 12(b)可看出，各个位移幅值激励下，840 Hz

处的PSD峰值是680 Hz处的1.2~1.4倍。此外，160 Hz

处的车轮偏转变形对轴箱加速度 PSD 值的影响较小，

在0.07 mm的轨位移激励幅值下，峰值仅为0.11 g2/Hz。

这一方面是因为该频率远远偏离多边形激励频率，另

一方面也是由于轮轨接触振动传递至轴箱处时已经达

到了一定程度的衰减。

3　结论

本文基于转向架高频激振试验台的轮-轮滚动接触

有限元模型，研究了轨轮谐波位移对车轮高阶多边形

几何激励的模拟效果，分析了两种激励方式下轮-轮动

态响应特征，得出以下结论：

①垂向力与轴箱振动主频的一致性：位移激励与

几何激励的轮-轮垂向力时域最大值仅相差1.5%，且二

者在多边形激励主频处的频谱峰值及轴箱加速度功率

谱密度幅值高度一致，验证了位移激励对几何激励主

频特征的准确复现能力。

②接触应力与接触斑差异：位移激励下轮-轮接触

点曲率半径恒定，接触斑面积较几何激励增大，导致

最大法向接触应力降低约21.7%。这表明位移激励虽然

能模拟动态力特征，但是在接触应力评估时需考虑曲

率半径的影响。

③轴箱振动加速度能有效反映轮轨不平顺：轴箱

加速度功率谱密度在 840 Hz处峰值对应多边形激励频

率，表明轴箱垂向加速度功率谱密度幅值信号可表征

多边形振动。

④位移幅值的影响规律：位移激励幅值主要影响

垂向力和轴箱加速度的幅值，而对频域分布特征影响

较小。

综上所述，位移激励能够有效替代几何激励实现

车轮高阶多边形的台架模拟，尤其在主频振动行为与

动态力峰值预测中具有较高精度。本研究为超高速工

况下车轮多边形的台架试验设计提供了理论依据，后

续可进一步开展多阶次耦合激励、变轴重工况研究，

以完善位移激励的工程适用性。
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Research on simulation effect of rail plate harmonic displacement
on high-order wheel polygon

WU Weiwei1, DING Hao2, HE Guanqiang1, LI Yuyin1, QIN Yujie1, ZHOU Hongmin1

(1.Zhuzhou CRRC Times Electric Co., Ltd., Zhuzhou, Hunan 412001, China;

2. Hangzhou Metro Group Co., Ltd., Hangzhou, Zhejiang 310000, China)

Abstract:  To study the simulation effect of rail plate harmonic displacement excitation on wheel high-order wheel polygon geomet‐

ric excitation, a wheel-plate rolling contact finite element model was developed based on simulation analysis software for the bogie high-

frequency excitation test bench. The wheel-plate rolling vibration behaviors under 20th-order polygon excitation with a wave depth of 

0.05 mm were investigated through a solving process at a speed of 440 km/h. A comparative analysis was then conducted in both the 

time domain and frequency domain to identify similarities and differences between the two excitation modes. The simulation results for a 

20th-order polygon with a wave depth of 0.05 mm, under an axle weight of 17 t and a speed of 440 km/h, show that the maximum time-

domain wheel-plate vertical force differed by only 1.5% between displacement excitation and geometric excitation. The spectral peak of 

wheel-plate vertical forces and the power spectral density (PSD) peak of axle box accelerations at the polygon excitation frequency of 

840 Hz under displacement excitation are in good agreement with those under geometric excitation. The constant local curvature radius 

at the wheel-plate contact point under displacement excitation results in a larger contact spot area and a corresponding 21.7% reduction 

in contact stress. The amplitude of the wheel-plate vertical force spectrum and the power spectrum density of axle box accelerations in‐

crease with higher rail plate displacement amplitudes, while the peak frequency is basically unchanged. In summary, wheel polygon can 

be effectively simulated using displacement excitation as an alternative to geometric excitation on the bogie high-frequency excitation 

test bench.

Keywords:  test bench; polygon; harmonic displacement; wheel-plate contact force; contact stress; resonance; high-speed EMU; 

finite element method
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