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摘　 要:建立了以构架为柔体的内燃动车动力包刚柔耦合模型ꎬ分别进行了动力包构架的静强

度分析和在复杂交变激励条件下的动强度分析ꎮ 分析结果表明ꎬ在柴油发电机组复杂交变激

励条件下ꎬ构架动应力最大值虽低于材料的疲劳强度ꎬ但如果在其他载荷作用下使构架应力接

近材料的强度极限时ꎬ机组运行工况交变激励对构架强度的影响就可能值得考虑ꎮ
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０　 引言

近年来随着我国铁路事业高速发展ꎬ对铁路车辆的技

术和性能要求也越来越高ꎮ 列车的构架类零部件是影响

铁路车辆的安全性、可靠性以及稳定性的重要部件ꎬ对轨

道铁路车辆类部件构架强度的不断深入研究就成为一项

非常重要的课题ꎬ其中研究最多的是列车转向架ꎮ 转向架

起着支撑车体、运行、转动等重要功能ꎬ是铁路车辆重要的

承载机构ꎮ 对于轨道列车ꎬ转向架的动力学性能不仅与行

车品质有着直接联系ꎬ而且转向架的强度性能更直接关系

到列车的行车安全ꎬ尤为引人关注ꎮ Ｎａｍ－ＰｏＫｉｍ[１] 等在

相关理论的基础上ꎬ利用有限元方法对转向架构架进行了

网格划分ꎬ在此基础上进行了静力分析ꎬ可计算出转向架

的疲劳寿命ꎮ 王洪娇[２]等将相关强度的计算标准与有限

元分析的理论结合ꎬ针对构架静强度分析提出了一套计算

相对简单、操作比较容易的分析方法ꎮ 张燕[３] 等运用商

用软件分析三轴转向架侧架并对其侧架进行了静强度分

析以及强度校核ꎮ 杨红霞[４] 等计算了某新型机车转向架

构架的静强度ꎬ证明了构架在静强度足够且刚性满足要求

的条件下ꎬ其动态性能能够得到保证ꎮ 王秋实等[５] 在超

常工况下对某 １２０ ｋｍ / ｈ 单节八轴电力机车转向架构架进

行了静强度分析ꎬ在模拟运营工况下计算其疲劳强度以及

对其进行模态分析ꎬ并根据 Ｍｏｏｒｅ－Ｋｏｍｍｅｒ－Ｊａｐｅｒ 疲劳极

限图评判了构架母材与主焊缝的疲劳强度ꎮ 汤琴琴[６] 分

析了新型车构架强度并做了相关试验ꎬ在此基础上对新型

车构架的强度产生了一个系统的评价ꎮ 李瑞宝[７] 研究了

ＣＲＨ２ 型动车组动力转向架焊接构架ꎬ结合国际和欧洲标

准ꎬ利用 ＡＮＳＹＳ 对该有限元模型进行了强度分析并以此

结果评估了其疲劳寿命ꎮ
在轨道交通领域ꎬ国内外从 ２０ 世纪 ９０ 年代末开始了

将内燃动力总成(简称动力包)悬挂于车底的内燃动车研

究和应用ꎮ 受力复杂的动力包构架结构强度也成为影响

内燃动车安全性、可靠性的重要部件ꎮ 上述文献主要对铁

路车辆转向架等构架类零部件的结构强度进行了大量研

究ꎬ但对内燃动车动力包构架结构强度的研究较少ꎮ 中车

唐山机车车辆有限公司等单位进行过动力包构架的静强

度计算分析[８] ꎬ但在柴油发电机组复杂交变激励下的构

架动强度计算分析目前尚未有相关研究报道ꎮ 本文将针

对动力包构架ꎬ在静强度计算基础上ꎬ进行复杂交变激励

下的构架动强度计算分析ꎬ以掌握机组运行工况复杂交变

激励对动力包构架强度的影响ꎮ

１　 动力包构架的静强度分析

１.１　 构架有限元模型说明

本文以柴油机飞轮和发电机转子间采用刚性连接传动

方式的大功率动力包为研究对象ꎮ 动力包总成是将各部件
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(柴油发电机组、空滤器、消音器、水空中冷器、电气箱)以及

各系统之间的连接管路集成在一个构架上ꎬ如图 １所示ꎮ
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图 １　 动力包结构示意图

建立动力包有限元模型时ꎬ一般以构架为柔体ꎬ柴油

发电机组及其他部件为刚体[９] ꎮ
通过 Ｐｒｏ / Ｅ 软件建立动力包构架的三维壳体模型ꎬ把

构架的三维模型导入 ＨｙｐｅｒＭｅｓｈ 中进行有限元分析的前

处理ꎮ 其中构架使用 ＳＨＥＬＬ６３ 壳单元划分网格ꎬ并通过

定义实常数来模拟各板厚度ꎮ 与车体连接的 ４ 个端柱及

一级隔振器安装凸台采用 ＳＯＬＩＤ１８５ 块单元划分网格ꎬ定
义构架材料为 Ｑ３４５Ｅꎬ端柱材料为 Ｑ３４５Ｄ 锻造ꎮ

通过添加 ＭＡＳＳ 点的方式ꎬ将机组及各部件等效为多

个质量点ꎮ 消音器、电器箱、水空中冷装置及空滤器支架

与构架主体之间借助 ＣＥＲＩＧ 刚性区域进行连接ꎮ 柴油发

电机组通过隔振器与构架弹性连接ꎮ 通过定义弹簧单元

ＣＯＭＢＩＮ１４ 的实常数来设置一级隔振器(柴油发电机组和

构架连接部位)各个弹簧的刚度和二级隔振器(构架与车

体连接部位)４ 个弹簧的刚度ꎬ并且通过全位移约束二级

隔振器弹簧下端ꎬ建立双层隔振系统的有限元模型如图 ２
所示ꎮ

建模的关键问题:先在弹簧位置建立位置点ꎬ再与机

组质点进行连接ꎻ为了保证计算效率和精度ꎬ对关键部件

进行网格加密[１０] ꎮ

图 ２　 动力包有限元模型

双层隔振系统各隔振器编号及柴油发电机组位置示

意图见图 ３、图 ４ꎬ隔振器静刚度见表 １ꎮ 双层隔振系统各

隔振器刚度的具体设计方法见文献[１０]ꎮ
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图 ３　 动力包隔振器及机组位置

表 １　 隔振器静刚度 单位:Ｎ / ｍｍ　

隔振器编号 ｘ 向 ｙ 向 ｚ 向

１－１ ４ ３５０ ２ ０８０ ２ ６００

１－２ ４ ０９０ １ ９６０ ２ ４５０

１－３ ２ ９３０ １ ４００ １ ７５０

２－１ １ ８９０ ３４０ １ ５４０

２－２ １ ８９０ ３４０ １ ５４０

２－３ ４ １５０ ７４０ ３ ４００

２－４ ４ １５０ ７４０ ３ ４００

１.２　 边界条件及载荷工况说明

静强度计算中ꎬ各种计算工况加载位置一致ꎬ均在机

组位置ꎬ如图 ３ 所示ꎮ 静强度加载工况按照«铁道应用－
轨道车身的结构要求 ＥＮ１２６６３:２０００»规范进行设计ꎬ计算

的 ５ 种工况如表 ２ 所示ꎮ

表 ２　 加载工况表 单位:ｍｇ　

工况 纵向(ｘ 向) 横向( ｚ 向) 垂向(ｙ 向)

１ ＋３ ＋１ －３

２ －３ ＋１ －３

３ ＋３ ０ －３

４ －３ ０ －３

５ ０ ＋１ －３

注:‘＋’和‘－’号分别表示 ｘꎬｙꎬｚ 轴的正方向和负方向

１.３　 构架的静强度计算结果

按工况 １ 加载ꎬ二级隔振器端柱和构架静强度应力分

布ꎬ如图 ４ 所示ꎮ 构架整体中最大应力为 ２９８.５３４ＭＰａꎬ最
大应力点在构架上的消音器安装座上端ꎻ端柱最大应力在

１－３ 号二级隔振器端柱圆角处ꎬ图中标示的应力值表示 ４
个端柱中应力值最大的 １ 个ꎬ其值为 ２６３.３５１ＭＰａꎮ
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图 ４　 二级隔振器端柱和构架应力分布图
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在不同载荷工况下ꎬ动力包的二级隔振器端柱和构架

的静强度最大应力值ꎬ如表 ３ 所示ꎮ

　表 ３　 动力包构架最大应力汇总表　 　 　 单位:ＭＰａ　

工况 端柱 构架

１ ２６３.３５１ ２９８.５３４

２ ２９４.３１４ ３２４.７７３

３ ２５１.６７４ ２８５.５７４

４ ２７３.２１０ ３３０.５３８

５ １７６.０２１ ２４５.４２８

１.４　 构架静强度评定

依据静强度评定要求ꎬ在所有计算工况作用下ꎬ动力

包构架的计算应力均不得大于所用材料的屈服极限

([σｓ])ꎬ即:σ计算<[σｓ]ꎮ
在上述 ５ 个载荷工况作用下ꎬ动力包端柱和构架的最

大应力情况见表 ４ꎮ 计算得出动力包构架的最大应力值

在所有工况下均小于材料的屈服极限ꎬ所以根据评定标

准ꎬ该结构的设计能够满足静强度的要求ꎮ

表 ４　 各工况下动力包端柱和构架

的最大应力情况 单位:ＭＰａ　

工况 端柱 屈服极限 构架 屈服极限

１ ２６３.３５１ ２９８.５３４

２ ２９４.３１４ ３２４.７７３

３ ２５１.６７４ ３１０ ２８５.５７４ ３４５

４ ２７３.２１０ ３３０.５３８

５ １７６.０２１ ２４５.４２８

２　 机组运行状态下交变激振力的计算

根据柴油机结构及相关技术参数计算机组运行状态

下交变激振力ꎬ主要原始参数见表 ５ꎮ

表 ５　 主要原始参数表

名称 参数值 名称 参数值

额定功率 / ｋＷ ５５９ 发动机型号 ＱＳＫ１９－Ｒ

气缸直径 / ｍｍ １５８.７５ 活塞冲程 / ｍｍ １５８.７５

额定转速 / ( ｒ / ｍｉｎ) １ ８００ 连杆长度 / ｍｍ ２８９.５６

平均有效压力 / Ｐａ １９.７７ 气缸数 ６

Ｖ 型夹角 / ｄｅｇ ０ 缸径距离 / ｍｍ １９３.７

往复惯性质量 / ｋｇ １０.６２７ ８ 活塞质量差 / ｋｇ ０.００７ ５

单列发火次序 １５３ ６２４

　 　 柴油机运行工况分为 ９５０ ｒ / ｍｉｎ(怠速)、１ １００ ｒ / ｍｉｎ、
１ ２００ ｒ / ｍｉｎ、 １ ３００ ｒ / ｍｉｎ、 １ ４００ ｒ / ｍｉｎ、 １ ５００ ｒ / ｍｉｎ、 １ ６５０
ｒ / ｍｉｎ和 １ ８００ ｒ / ｍｉｎ 共 ８ 种工况ꎮ 考虑到怠速工况柴油机

工作较不稳定ꎬ故将怠速工况又分为各缸做功均匀的正常

工况和单缸功率损失 ５０％的部分停缸工况ꎮ 单缸功率损

失 ５０％的部分停缸工况是指一缸功率损失 ５０％而其他五

缸正常工作的工况ꎮ 主发电机联接在曲轴输出端ꎬ与柴油

机转速相同ꎬ因此不必再细分工况ꎮ
由于柴油机运行工况较多ꎬ本文以 １ ８００ ｒ / ｍｉｎ 正常工

况为例说明ꎮ
激振力的作用方向如图 １所示ꎬ其中ꎬｘ 轴的方向为曲轴

中心线方向ꎬｙ 轴的方向为卧式柴油机气缸中心线方向ꎬｚ 轴
的方向为垂向ꎮ 曲轴中心及主电机轴心位置如图 ３ 所示ꎮ
１８００ ｒ / ｍｉｎ 正常工况下激振力计算结果如表 ６所示ꎮ

通过 ＡＮＳＹＳ 的 ＳＯＬＵＴＩＯＮ 模块ꎬ在曲轴中心直接加

载绕曲轴(ｘ 轴)回转的倾倒力矩及相应方向的力ꎻ在主电

机轴心加载随主电机轴(ｘ 轴)旋转的主电机离心惯力ꎮ

表 ６　 柴油机 １ ８００ ｒ / ｍｉｎ 工况激振力(力矩)

激振力(矩)名称 幅值 频率 / Ｈｚ 力的方向或力矩作用平面 位置

３.０ 阶倾倒力矩 / Ｎ􀅰ｍ

ｓｉｎ ２ ０１４.８３

ｃｏｓ －１ ４６６.０６

ｔｏｔａｌ ２ ５６５.０８

９０ 绕曲轴(ｘ 轴)回转 曲轴中心

６.０ 阶倾倒力矩 / Ｎ􀅰ｍ

ｓｉｎ ９０９.５４

ｃｏｓ －８１６.７８

ｔｏｔａｌ １ ２２２.４６

１８０ 绕曲轴(ｘ 轴)回转 曲轴中心

３.０ 阶气体倾倒力 / Ｎ ５ ２９２.２０ ９０ 绕曲轴(ｘ 轴)回转 曲轴中心

６.０ 阶气体倾倒力 / Ｎ １ ２１８.７５ １８０ 绕曲轴(ｘ 轴)回转 曲轴中心

离心惯性力 / Ｎ １１２.０４ ３０ 随曲轴旋转 曲轴中心

离心惯性力矩 / Ｎ􀅰ｍ ３２.５５ ３０ 作用平面随曲轴旋转 曲轴中心

一阶往复惯性力 / Ｎ ８４.６３ ３０ 气缸中心线方向(ｙ 向) 曲轴中心

一阶往复惯性力矩 / Ｎ􀅰ｍ ２４.５９ ３０ 气缸中心线组成的面(ｘｏｙ 面) 曲轴中心

二阶往复惯性力 / Ｎ ２３.２０ ６０ 气缸中心线方向(ｙ 向) 曲轴中心

二阶往复惯性力矩 / Ｎ􀅰ｍ ６.７４ ６０ 气缸中心线组成的平面(ｘｏｙ 面) 曲轴中心

主电机离心惯力 / Ｎ ４６６.８８ ３０ 随主电机轴(ｘ 轴)旋转 主电机轴心

􀅰２０１􀅰
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３　 动力包构架在复杂交变激励条件
下的动强度分析

　 　 由表 １ 的静刚度乘以动静比得到动刚度ꎬ并将隔振器

刚度改为动刚度ꎮ 根据柴油机结构及相关技术参数ꎬ在上

节中计算了在各工况条件下的柴油机倾倒力矩、柴油机惯

性力(矩)和其他设备离心惯性力ꎬ可为动力包刚柔耦合

系统强迫振动计算提供各激励源的幅值、频率、作用方向

和作用位置等特性ꎮ

３.１　 正常工况构架动强度计算结果

按上节计算所得机组运行状态下交变激振力加载到

构架上ꎬ进行动力包刚柔耦合系统强迫振动计算ꎬ可得到

在复杂交变激励作用下的构架动应力计算结果ꎮ 在最高

转速 １ ８００ ｒ / ｍｉｎ 工况下ꎬ构架动应力分布特点如图 ５ 所

示ꎮ 构架所受最大交变动应力为 ５.６８８ＭＰａꎬ最大应力点

在靠近 ２－３ 号隔振器的主梁下侧弯角处ꎬ具体位置见图

中标注ꎮ
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图 ５　 １ ８００ ｒ / ｍｉｎ 工况构架动应力分布图

在复杂交变激励作用下ꎬ系统强迫振动响应在 ６ ｓ ~
８ ｓ 后可基本达到稳定ꎮ 由图 ５ 可知ꎬ构架端柱处最大应

力为 ４.７ＭＰａꎻ二级隔振器安装座处 ｚ 向最大振幅约为

０.１０ ｍｍꎬ该值与实验测得数据接近ꎮ 仿真结果如图 ６ 所

示ꎬ实验结果如图 ７ 所示ꎮ
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图 ６　 二级隔振器安装座处垂向位移变化曲线

３.２　 启停工况构架动强度计算结果

机组启、停过程会经历隔振系统的共振过程ꎬ这时动

力包振动和动应力可能会明显增大ꎮ 为掌握机组启动过

程中ꎬ动力包刚柔耦合系统的强迫振动特性ꎬ以及构架所

受动应力情况ꎬ对动力包刚柔耦合系统进行了启停过程共

振转速响应计算ꎮ 在机组上施加 ３.０ 谐次倾倒力矩等激

振力ꎬ并使二级隔振器安装座处最大振幅达到与实测值相
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图 ７　 １ ８００ ｒ / ｍｉｎ 工况二级构架隔振器安装座测点

ｚ 向振动位移信号

近的 ０.５ｍｍ 左右ꎮ
构架在复杂交变激励作用下的动应力分布如图 ８ 所

示ꎮ 构架所受最大交变动应力为 １３.５３ＭＰａꎬ最大应力点

在主梁上ꎮ
ANSYS
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图 ８　 启停工况构架动应力分布图

在交变激励作用下ꎬ各处垂向位移振幅相对运行工况

明显增大ꎬ构架端柱处最大应为 ３.４ＭＰａꎬ二级隔振器安装

座处最大振幅为 ０.５５ ｍｍꎬ与实验数据接近ꎬ如图 ９ 所示ꎮ
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图 ９　 二级隔振器安装座处垂向位移实验与仿真对比

３.３　 强度分析

本文研究的内燃机复杂激励属于交变应力ꎮ 交变应
力可以用最大应力 σｍａｘ(代数值最大)和最小应力 σｍｉｎ(代
数值最小)来表示应力循环的情况ꎻ也可以用应力循环中

的平均应力 σｍ 和应力幅 σａ 来表示ꎬ它们的表达式分别

是:

σｍ ＝
σｍａｘ＋σｍｉｎ

２
ꎬσａ ＝

σｍａｘ－σｍｉｎ

２
ꎬ
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σｍａｘ ＝σｍ＋σａꎬσｍｉｎ ＝σｍ－σａꎮ
平均应力 σｍ相当于由静载荷引起的静应力ꎬ也称为

应力循环中的静应力部分ꎻ而应力幅 σａ则是应力循环中

的动应力部分ꎮ
本文中构架的最大应力为静应力与动应力之和ꎮ 构

架最大静应力为 ３３０.５３ＭＰａꎬ动应力为 １３.５３ＭＰａꎬ所以构

架最大应力为:σｍａｘ１ ＝ ３４４.０６ＭＰａ<３４５ＭＰａꎮ 端柱最大静

应力 ２９４.３１ＭＰａꎬ静应力为 ４.７ＭＰａ 所以端柱最大应力为

σｍａｘ２ ＝ ２９９.０１ＭＰａ<３１０ＭＰａꎮ
计算得出动力包构架的最大应力值在所有工况下均

接近于材料的屈服极限ꎮ 当构架应力接近材料的强度极

限时ꎬ机组运行工况交变激励的影响就可能值得考虑ꎮ

４　 结语

１) 构架结构经过改进ꎬ在各种载荷工况下ꎬ连接车体

与动力包的二级隔振器端柱最大应力低于材料的屈服强

度(３１０ＭＰａ)ꎬ构架的最大应力低于材料的屈服强度

(３４５ＭＰａ)ꎬ满足静强度要求ꎮ
２) 在机组各种运行工况的复杂交变激励作用下ꎬ构

架与端柱处动应力最大值分别为 ５.６８ＭＰａ 和 ４.７０ＭＰａꎬ
远低于材料的疲劳强度ꎮ

３) 机组启、停过程会经过隔振系统的共振转速ꎬ这时

动力包振动位移和构架动应力有所增大ꎬ构架动应力最大

值为 １３.５３ＭＰａꎬ虽远低于材料的疲劳强度ꎬ但如果其他载

荷作用使构架应力接近材料的强度极限时ꎬ机组运行工况

交变激励的影响就可能值得考虑ꎮ
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(上接第 ９９ 页)
表 ３　 变形量与啮合区间计算数据

名称 正等距正移距 正等距负移距

最大变形量(δｍａｘ) / ｍｍ ０.０９０ ２ ０.１２５ １

啮合区间[ψｍꎬψｎ] [１４°ꎬ１０３°] [２０°ꎬ８３°]

啮合齿号 ｍꎬｎ ３ꎬ１２ ４ꎬ９

５　 结语

１) 通过对摆线轮齿廓修形的数学模型加以分析ꎬ将
等距和移距两种修形方式结合起来ꎬ建立含有等距和移距

变量的数学模型ꎬ并确定了合理的修形量大小ꎮ
２) 提出在不确定修正方式和修正量的情况下ꎬ利用

移距加等距组合修形曲线拟合逼近转角修形的方法ꎮ 制

定优化目标ꎬ选择约束条件ꎬ在所选取的优化区间内ꎬ得出

最接近的共轭曲线的优化方式ꎬ保证修形后的摆线轮工作

部分的齿廓曲线与相应的转角修形的偏差值最小ꎮ 利用

差分进化法迭代计算出最佳修形量ꎬ即正等距正移距修形

时能够产生径向间隙量为△ｊ＝ ０.２４６ ３ｍｍꎬ正等距负移距

修形时能够产生径向间隙量为△ｊ＝ ０.０２７ ６ｍｍꎮ
３) 根据 ψｍꎬψｎ的取值范围以及生产实际ꎬ正等距负

移距的总变形量数值更小一些ꎬ这种情况更容易减少齿面

点蚀的概率ꎬ啮合间隙的分布也更合理ꎮ 通过对齿形曲线

和啮合间隙与变形量的分析ꎬ得出采用此修形方法可以有

效地保证摆线针轮齿廓的共轭程度ꎬ保证传动的啮合程

度ꎬ提高稳定性ꎮ
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