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摘要:铁路高速客车或轻型车辆的车体结构振动不仅影响车辆运行品质,而且导致车体结构动应力的增加和疲
劳寿命的降低. 本文在建立高速车辆的柔刚体系统动力学模型基础上,应用最优控制理论,提出了抑制车体的特定
低阶垂直弯曲振动独立模态空间控制方法和已改善车辆运行平稳性为目标的控制策略,分析结果表明: 该控制方
法和策略可以较好地降低特定模态振动的幅度,改善车辆垂直运行平稳性.
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Independent modal space control
of high speed railway vehicle structure vibration
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Abstract: The elastic vibration of carbody of high speed or light-weight vehicle not only affects the running quality,
but also increaseses the structure stress and reduces the fatigue life of carbody. Based on the flex-rigid multibody system
dynamics model of railway vehicle, the independent modal space control(IMSC) algorithm for low frequency vertical
bending modal structure vibration control of flexible carbody is examined in this paper. A linear quadratic regulator(LQR)
strategy based on the IMSC is proposed to control the special vertical bending structure modal of carbody and to improve
the ride comfort of railway vehicle. Simulation results also show that the amplitude of special bending modal vibration of
carbody can be lowered and the ride comfort can be improved using this control strategy.
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1 引引引言言言(Introduction)
轨道车辆, 特别是高速及轻型车辆的结构振动

及因此引起的运行平稳性下降, 结构振动噪声增
大、结构疲劳和寿命下降等问题由来已久, 但是真
正引起注意并为之进行研究也是近10年才开始[1∼5].
文献[1]在被动悬挂的基础上,优化车体和转向架之
间的抗蛇行减振器、牵引装置的参数和安装位置来

降低车体的垂直1阶弯曲振动,从而改善车辆运行的
舒适性, 研究表明: 虽然采用传统的被动悬挂系统,
但是只要对系统的特征值进行优化, 仍然可以较好
地抑制和减小车体的垂直弯曲振动.文献[2]采用主
动控制技术应用H∞控制理论和压电智能材料作为

作动器来控制磁悬浮车辆轻型车体的垂直弯曲振动

的情况,采用合适的控制策略后,可以有效地改善车

体中心的垂直平稳性指标. 文献[3,4]采用独立和混
合模态控制理论、“天棚阻尼器”半主动控制策略

来解决车体弯曲振动的控制,取得了良好的效果.
对具有柔性或铰接轻型车体的高速车辆而言,车

辆运行平稳性优劣是以车体地板上评估点的加速度

的加权大小为根据的, 该点加速度大小包含车体的
刚体振动加速度和车体本身弹性结构振动加速度,
要获得车辆在高速运行条件下优良的平稳性, 对上
述两方面的振动均必须抑制.由于柔性或轻型车辆
的振动控制必须考虑除结构振动控制以外的刚体振

动的影响和相互作用,因此比传统的桥梁,建筑物的
纯结构振动控制更复杂[6,7]. 此外,对轻型车辆的结
构振动控制,除了在控制策略上与传统结构控制不
同外,在控制器或作动器选择上也有其特点.
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本文将针对车辆系统的特点,应用柔刚体系统动
力学模型,分析弹性振动对车辆运行平稳性的影响.
采用独立模态控制理论对车体特定的弯曲振动模态

进行控制,研究在二次型目标函数下,结构振动的最
优控制问题,以期获得对车体结构关键模态的振动
控制和车辆运行平稳性的改善, 为轨道车辆车体结
构振动的半主动控制研究和实施提供理论基础.

2 建建建模模模(Modeling)
高速车体及铰接式轻型车体的垂直弯曲振动会

影响旅客的乘坐舒适性,较高频的车体结构振动还
会引起车内的噪声. 典型的轻型车体垂直1阶弯曲振
动频率在6 Hz∼10 Hz之间, 对车辆的垂直运行平稳
性有相当的影响,根据模态综合理论,只要选择合适
的李兹(Ritz)模态基, 同时满足相应的边界条件, 可
以将车体的弹性振动(垂直弯曲)用模态坐标予以重
构,实现对任意结构和复杂车体的结构振动分析.从
车辆运行平稳性控制的角度,在车辆结构振动控制
和平稳性控制中,必须至少包含车体低阶弯曲振动.
为此建立图1的车辆的垂直振动模型, 包括车体下
部悬挂质量、转向架构架、车体、一系和二系垂直悬

挂等.
取系统广义自由度为

{x} = {z(t) θ(t) Z1(t) Z2(t) za(t) qNi(t)

(i = 1, 2, · · · , n)}T. (1)

其中: z(t), θ(t)分别为车体的浮沉和点头刚体运动,
z2(t), z1(t)分别为前、后构架的浮沉自由度. za(t)为
辅助装置的浮沉自由度.代表车体的弹性变形的n个

完全独立的广义模态坐标.
式(2)给出了图1描述的车辆柔刚体系统模型动

力学方程[5]. 其中: ηi来代表第i阶正则模态的阻尼

比, ωi为第i阶模态频率, YNi为正则振型函数, 取决

与车体两端的约束和支撑条件.对高速车辆,二系悬
挂刚度和阻尼一般较小,此时将车体弹性梁近似看
成为一个两端自由的欧拉梁,图2为一高速客车车体
的简化弹性欧拉梁振型函数.

图 1 具有两轴转向架和轻型车体的车辆

垂直振动控制模型

Fig. 1 Railway vehicle vertical vibration control model

图 2 车体弹性梁模型自由振动振型(L = 25.5m)

Fig. 2 Free vibration bending modal of carbody elastical

beam (L = 25.5m)

对某一高速客车, 采用实测的线路不平顺作为
本模型的激励[5], 包含不同车体模态时车体中心点
的垂直加速度的仿真分析结果见图3,其幅频特性见
图4. 从图中看出:对柔性体模型,车体的1阶垂直弯
曲模态(模态频率为6.6 Hz)和3阶弯曲模态(模态频率
为18 Hz)明显地影响车体中心的垂直加速度.而2阶
弯曲模态由于在车体中心处为振型节点,对车体中
心点的加速度影响很小.

图 3 包含不同弯曲模态下车体中心点垂直加速度响应

Fig. 3 Vertical acceleration of carbody center including different bending modal
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mz̈(t) + mzq q̈ + p1(t) + pa(t) = 0,

Iθθ̈(t) + mθq q̈ +
L

2
[p1(t)− p2(t)] = 0,

mtz̈2(t)− p2(t) + C1(2ż2(t)− ż21(t)−
ż22(t)) + K1(2z2(t)− z21(t)− z22(t)) = 0,

mtz̈1(t)− p1(t) + C1(2ż1(t)− ż11(t)−
ż12(t)) + K1(2z1(t)− z11(t)− z12(t)) = 0,

maz̈a(t)− pa(t) = 0,

mzqiz̈(t) + mθqiθ̈(t) + q̈Ni(t) + [C2YNi(l)+

C2YNI(l + L) + CaYNi(
L0

2
)]ż(t)+

C2L

2
[YNi(l)− YNi(l + L)]θ̇(t) + 2ηiωiq̇Ni+

[
n∑

i=1
(C2Y

2
Ni(l) + C2Y

2
Ni(l + L)+

CaY
2
Ni

L0

2
)]q̈Ni(t)− C2YNi(l)ż1(t)−

C2YNi(l + L)ż2(t)− CaYNi(
L0

2
)ża(t)+

[K2YNi(l) + K2YNi(l + L)+

KaYNi(
L0

2
)]z(t) +

K2L

2
[YNi(l)−

YNi(l + L)]θ(t) + ω2
i qNi(t) + [

n∑
i=1

K2Y
2
Ni(l)+

K2Y
2
Ni(l + L) + KaYNi(

L0

2
)]qNi(t)−

K2YNi(l)z1(t)−K2YNi(l + L)z2(t)−
kaYNi(

L0

2
)za(t) = 0(i = 1, 2, · · · , n).

(2)

式中:



mzqi = ρA
w L0

0
YNi(x)dx,

mθqi = −ρA
w L0

0
(
L0

2
− x)YNi(x)dx,

p1(t) = K2[z(t) +
L

2
θ(t) + u(l, t)− z1(t)]+

C2[ż(t) +
L

2
θ̇(t) + u̇(l, t)− ż1(t)],

p2(t) = K2[z(t)− L

2
θ(t) + u(l + L, t)−

z2(t)] + C2[ż(t)− L

2
θ̇(t)+

u̇(l + L, t)− ż2(t)],

pa(t) = Ka[z(t) + u(
L0

2
, t)− za(t)]+

Ca[ż(t) + u̇(
L0

2
, t)− ża(t)].

(3)

(a) 刚体模型

(b) 包含1阶垂直弯曲振型模型

(c) 包含2阶垂直弯曲振型模型

(d) 包含3阶垂直弯曲振型模型

图 4 车体中心点的垂直加速度频谱图

Fig. 4 Vertical acceleration of carbody center in

the frequency domain

3 基基基于于于独独独立立立模模模态态态空空空间间间控控控制制制上上上的的的最最最优优优控控控制制制策策策

略略略(Optimal control strategy based on IMSC)
从控制车体刚体和弹性振动模态振动角度来

考虑, 采用与前后转向架二系悬挂并联布置的作
动器可以控制车体的浮沉和点头刚体振动, 在辅
助设备上安装作动器可以实现对车体1阶、3阶垂
直弯曲模态的控制, 即在图1的模型悬挂处并联.
对一受控的多自由度系统(可以是多刚体系统也
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可以是离散的连续系统),其振动方程可描述为

[M ]{ẍ(t)}+ [C]{ẋ(t)}+ [K]{x(t)} =

[D]{F (t)}+ {U(t)}. (4)

这里: {F (t)} = {u1(t) u2(t) · · · um(t)}T是m维广

义控制力列向量; [D]是n × m维广义控制力分布

矩阵; {U(t)}是n维广义激励力列向量.
令

{x(t)} = [φ]{q(t)}, (5)

这里[φ]为系统的模态矩阵; {q(t)} = {q1(t) q2(t)
· · · qn(t)}T是n维模态坐标列向量.
应用式(5),可以将系统方程(4)的左侧解耦:

{q̈(t)}+ diag{2ξj , ωj}{q̇}+ diag{ω2
j }{q(t)} =

{V (t)}+ {W (t)}. (6)

考虑到控制力施加在n维模态空间上的前R阶

模态, 由于控制矩阵{V (t)}是依赖于所有模态
坐标{q(t)}的, 一般情况下, 方程(6)的右侧仍然
是耦合的, 在此应用独立模态空间控制IMSC
(independent modal space control)方法将一个复杂
的n个自由度系统(4)的结构控制问题,转化为在模
态空间解耦的对R阶(R ¿ n)模态方程的控制问
题. 这种控制方式对那些象轨道车辆车体结构等
仅需对少量的关键模态进行控制的系统而言是非

常具有吸引力的.
考虑前R阶模态, 令{Y (t)} = {qc(t) q̇c(t)}T,

方程(6)可以写成状态方程形式:

{Ẏ (t)} = [A]{Y (t)}+ [B1]{V (t)}+ [D1]{W (t)}.
(7)

对给定式(8)的二次型目标函数J , 模态控制
力{V (t)}可以应用基于二次型最优控制的LQR方
法予以确定:

J =
w t

0
({Y (t)}T[Q]{Y (t)}+{V (t)}T[R]{V (t)})dt.

(8)

这里[R]为加权矩阵, [Q]为半正定矩阵(一般要求
为对角矩阵),控制力{V (t)}为

{V (t)} = −[R]−1[B1]T[P ]{Y (t)}. (9)

当[P ]矩阵满足相应的Riccati方程(10)时, 可以
使式(8)的目标函数J最小.

[P ][A] + [A]T[P ]−
[P ][B1][R]−1[B1]T[P ] + [Q] = {0}. (10)

式(9)给出的控制力{V (t)}就是基于IMSC控制

理论,满足二次型最优条件(LQR)下的最优控制力
表达式.
实际上, 由于在IMSC控制力作用下, 系统n个

模态方程(6)是解耦的, 系统的二次型目标函数可
以分解为各个模态空间上的二次型函数之和, 使
总目标函数最小的条件可以转化为对每一个模

态方程的目标函数最小,对式(6)中的第j个方程，

应用最优控制理论,得到第j阶模态的模态控制力

为[5]

vj(t) = −pj12

Rj
qj(t)− pj22

Rj
q̇j(t). (11)

这里:



pj12 = pj21 = −ω2
j Rj(

√
1 +

Qj1

Rjω4
j

− 1),

pj22 = 2ξjωjRj(

√
1 +

2pj12 + Qj2

(2ξjωj)2Rj
− 1).

(12)

Rj为常数, 表示目标函数中控制能量和系统能量
之间的加权. 从而第j阶被控模态的振动方程和模

态控制力为



q̈j(t) + 2ξjωj(1 + β)q̇j(t)+

ω2
j (1 + γ)qj(t) = wj(t),

vj(t) = −γω2
j qj(t)− 2βξjωj q̇(t).

(13)

这里:



β =

√
1 +

2pj12 + Qj2

(2ξjωj)2Rj
− 1 > 0,

γ =

√
1 +

Qj1

Rjω4
j

− 1 > 0.

(14)

方程(13)表明: 该模态控制力将对该模态提供
正的模态阻尼和模态刚度, 实现对该模态振动的
抑制作用.
4 车车车 体体体 垂垂垂 直直直 1 阶阶阶 弯弯弯 曲曲曲 模模模 态态态 的的的 抑抑抑

制制制(Suppression of first bending modal vi-
bration of carbody)
对车辆系统,在一般情况下, 方程(4)中的阻尼

矩阵[C]不存在比例或结构阻尼的特征,系统一般
不存在实模态,只能在2N维复模态状态空间上解

耦,因此IMSC方法不能直接应用.
由于1阶振型函数的影响, 在端部施加的振动

控制力F1(t)和F2(t)几乎位于垂直1阶弯曲振型节
点附近, 因此控制效果将大打折扣, 从IMSC控制
理论可知,仅在车体中间施加主动作用力Fa(t),可
以对车体的弹性模态进行控制, 同时满足可控性
的要求,为此可以对方程(4)中的最主要的车体1阶
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垂直弯曲模态, 在实际物理空间上实行所谓的独
立模态控制.改写式(4)中的车体垂直1阶弯曲模态
方程为方程(16)[5]:

q̈(t) + Cq q̇(t) + Kqq(t) = Y (
L0

2
)Fa(t) + W (t).

(15)

这里:



Cq =

2ηω+C2Y
2(l)+C2Y

2(l+L)+CaY
2(

L0

2
),

Kq =

ω2+K2Y
2(l)+K2Y

2(l+L)+KaY
2(

L0

2
),

W (t) =

−mzq z̈(t)−mθq θ̈(t)− [C2Y (l)+

C2Y (l + L) + CaY (
L0

2
)]ż1(t)−

(
C2L

2
)[Y (l)−Y (l+L)]θ̇(t)−[K2Y (l)+

K2Y (l + L) + KaY (
L0

2
)]z(t)−

(
K2L

2
)[Y (l)− Y (l + L)]θ(t)+

C2Y (l + L)(̇z)1(t) + C2Y (l + L)ż2(t)+

CaY (
L0

2
)(̇z)a(t) + K2Y (l)z1(t)+

K2Y (l + L)z2(t) + KaY (
L0

2
)]za(t).

(16)

此时, W (t)可以看成是方程(16)的外激扰力.
在车体中心处安放垂直加速度计,将该点的加

速度经过带通滤波器可以获得车体弯曲振动模态

在车体中间点的加速度, 通过积分器获得该模态
的绝对速度,为控制系统设计提供观测变量.

同样地,在取车体模态的振动能量和控制能量
之和作为优化目标函数时, 应用IMSC理论, 可以
确定最优控制律.选择Q1 = ω2, Q2 = 1;此时





pq12 = pq21 = −KqRq(

√
1 +

Q1

RqK2
q

− 1),

pq22 = CqRq(

√
1 +

2pq12 + Q2

C2
q R2

q

− 1).

(17)
这样施加在车体中间的最优模态控制力为

Fa(t) = − pq12

Y (
L0

2
)Rq

q(t)− pq22

Y (
L0

2
)Rq

q̇(t). (18)

从式(18)不难发现, 需要施加的最优模态控制
力受模态振形函数的影响. 同时该模态振动和控
制力的大小影响方程(16)中的外激扰力W (t), 因
此对该模态的最优控制并不一定能产生对系统垂

直加速度的最优控制, 即车辆垂直运行平稳性的
最优控制.
将最优模态控制力(18)代入原系统方程(1),通

过数值仿真,得到在线路激扰下,该模态和系统的
响应.
由于车辆系统的特殊性,仅对车体 1阶弯曲模

态进行控制时,系统并未在复模态空间上解耦,因
此控制力不仅仅影响车体的刚体模态, 对车体其
他弹性模态也将产生影响.
研究表明[5]: 车体弹性模态取前 5阶时, 响应

的差异与精确结果很小, 在这里车体弹性振动以
车体前 5阶模态来代表. 控制力采用式(18), 以车
体1阶模态广义位移和速度为反馈变量. 在运行
速度为160 km/h,车体弹性振动的模态阻尼比取为
2%时,系统响应结果见表1.

表 1 最优控制下车体模态振动加速度的均方根值

Table 1 The r.m.s. value of carbody modal vibration under optimal control

加权系数 第1阶模态加速 第2阶模态加速 第3阶模态加速 前评估点垂直加 中间点垂直 后评估点垂直加

Rq 度/(m · s−2) 度/(m · s−2) 度/(m · s−2) 速度/(m · s−2) 速度/(m · s−2) 加速度/(m · s−2)

刚体系统(无控制) — — — 0.1674 0.1007 0.1596

前5阶模态系统(无控制) 10.8368 3.9476 4.0011 0.1666 0.1331 0.1604

Rq = 10−2 5.6871 3.8979 6.8527 0.1660 0.1276 0.1625

Rq = 5× 10−3 4.8893 3.8733 4.7232 0.1647 0.1222 0.1639

Rq = 10−3 3.2248 3.7756 2.2598 0.1691 0.1231 0.1716

显然,第1阶模态控制力对车体其他阶模态,特
别是第3,5阶模态产生影响.
虽然采用式(18)的最优模态控制力可以实现对

影响车体中心平稳性最大的1阶弯曲模态进行抑
制,减小车体的结构弹性振动,但是由于系统刚体
和弹性体自由度的耦合, 该控制力同时影响车体
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的浮沉和其他高阶弹性模态, 对车辆运行平稳性
的改善效果有限.
5 改改改善善善车车车辆辆辆平平平稳稳稳性性性的的的控控控制制制策策策略略略(Control

strategy for improving vehicle ride comfort)
基于最优理论的ISMC控制, 从概念和实际实

施上都非常明确,但是对车辆系统而言,上节研究
的控制车体的弹性振动只是解决了问题的一个方

面,可以抑制或减小车体主要模态的振动;但是另
一方面, 笔者还希望通过控制系统的施加来改善
车辆的运行平稳性, 因此仅对结构弹性模态的控
制是不够的, 进一步研究对车体刚体模态和弹性
模态同时施加最优控制,来改善车辆运行平稳性.
具体地, 对图1的车辆简化系统, 考虑在前后转向
架和车体中间辅助装置等3处安装垂直作动器,实
施对车辆运行平稳性为目标的最优控制策略.
同样地,分别对车体浮沉z(t),点头θ(t)和1阶弯

曲振型等实行所谓的独立模态控制施加在各振型

上的最优模态控制力为



Fz(t) = −pz12

Rz
z(t)− pz22

Rz
ż(t),

Fθ(t) = −pθ12

Rθ
θ(t)− pθ22

Rθ
θ̇(t).

(19)

对前后转向架处作动器的实际控制力F1(t)和
F2(t),有 




F1(t) =
1
2
Fz(t) +

1
L

Fθ(t),

F2(t) =
1
2
Fz(t)− 1

L
Fθ(t).

(20)

而车体1阶弯曲模态控制力Fa(t)仍可以采用
式(18). 需要观测的系统变量为车体浮沉速度和位
移,车体点头速度和位移以及车体1阶弯曲模态速
度和位移,这些变量在物理空间上均有实际意义,
并且可测量.
由于柔刚体自由度的耦合作用,在物理空间上

的独立模态控制在复模态空间上是耦合的, 因此

在选择控制系统加权系数时是一个多变量优选

问题, 在基本约束条件下, 通过改变3个控制力的
加权系数Rz, Rθ和Rq. 达到优化平稳性指标的目
的(在此以加速度的r.m.s.值表示). 表2选择了经过
优化计算后，加权系数合理的3种组合情况.
在v = 160 km/h运行速度下,车体在后转向架

处和中间的加速度功率谱曲线见图5. 图中w为圆

频率.

(a) 车体在后转向架位置

(b) 车体中间位置

图 5 被动柔性系统和控制系统车体垂直

加速度功率谱曲线

Fig. 5 Acceleration PSD of carbody in passive

flexible model and active control

表 2 平稳性控制下系统主要响应(r.m.s.值)
Table 2 Carbody modal vibration acceleration under ride comfort control (r.m.s.)

加权系 浮沉加速度/ 点头加速度/ 1阶弯曲模态 前评估点垂直 中间点垂直加 后评估点垂直

数组合 (m · s−2) (rad · s−2) 加速度/(m · s−2) 加速度/(m · s−2) 加速度/(m · s−2) 加速度/(m · s−2)

被动系统 0.1003 0.0143 10.8370 0.1665 0.1331 0.1603

工况 1 0.0859 0.0007 5.6877 0.0893 0.0973 0.0898

工况 2 0.0753 0.0007 7.6797 0.0833 0.0955 0.0841

工况 3 0.0896 0.0002 5.2247 0.0934 0.0970 0.0938

注注注: 加权系数组合工况1: Rz =1× 107, Rθ =1× 108和Rq =3× 10−3;加权系数组合工况2: Rz =5× 106,

Rθ = 1× 108和Rq = 6× 10−3;加权系数组合工况3: Rz = 1× 107, Rθ = 1× 107和Rq = 2× 10−3.
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从计算结果发现, 在各个模态控制力为优化
的条件下, 通过选择不同加权系数组合, 可以获
得对车辆运行垂直平稳性的改善, 较柔性被动系
统, 施加主动控制系统在前后转向架处的垂直加
速度r.m.s.值有50%左右的降低, 车体中心处加速
度r.m.s.值有28%左右的降低. 同时通过振动控制
力的施加, 使得车体在纵向长度方向上保持相近
的垂直平稳性指标, 改善过去由于车体弹性等引
起的振动性能的差异

6 总总总结结结(Conclusions)
车体的低阶模态不仅影响在高速运行下车辆

的垂直和横向平稳性,而且造成结构振动、噪声的
增大,车体结构疲劳可靠性的下降. 对这些结构振
动的抑制是改善车辆高速运行平稳性的有效途径,
通过本文的研究,可以得到以下的结论:

1) 在高速运行条件下, 车体低阶弹性振动对
车辆运行平稳性的影响在仿真分析中必须予以

考虑.
2) 对车体特定弹性模态振型的基于独立模态

空间(IMSC)的最优控制, 可以有效地抑制相应的
模态振动.

3) 在车辆前后转向架和车辆中间辅助装置处
设置垂直作动器, 采用基于二次型最优的独立模
态空间控制(IMSC)策略, 可以有效地改善车辆垂
直运行平稳性, 所需的主动控制力在合理的范围
之内.
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