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摘　 要:针对某型轨道车辆运行过程中转向架轴箱端盖表面易产生裂纹的问题ꎬ根据 ＥＮ１３７４９
标准规定载荷ꎬ计算得到轴箱的静强度工况ꎬ对轴箱端盖进行仿真计算ꎬ并基于 ＦＫＭ 准则对仿

真结果进行评估ꎮ 结果表明ꎬ在标准规定载荷下端盖最大应力超过屈服极限ꎬ进入塑性变形阶

段ꎬ应力最大的位置位于端盖螺栓孔与端盖体的过渡区域ꎮ 分析结果表明端盖应力过大的主

要原因是螺栓预紧力过大ꎻ根据 ＦＫＭ 准则计算出了轴箱端盖的主应力和各工况利用度ꎬ并提

出了采用提高材料屈服强度和降低螺栓预紧力相结合的优化方案ꎮ
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０　 引言
近年来我国轨道交通获得长足发展ꎬ转向架是轨道车

辆的基本部件之一ꎬ其性能直接关系到机车车辆的安全

性、稳定性和可靠性[１] ꎮ 轴箱的安装位置介于轮对和构

架中间ꎬ是传递各向作用力的重要部件ꎬ转向架构架的力

基本都是通过轴箱传递到轮对ꎬ再传递到钢轨上[２] ꎮ
轴箱强度的可靠性是乘客和乘务员生命安全的重要

保障ꎬ所以有必要对易产生裂纹的轴箱端盖进行静强度分

析ꎮ 目前评估部件强度的主要方法有试验法、ｆｅ－Ｓａｆｅ 软

件和 ＦＫＭ 准则[３] ꎮ 本文针对轴箱端盖螺栓孔处易产生裂

纹的现象ꎬ选用 ＦＫＭ 强度评定准则对轴箱端盖进行静强

度评估ꎬ找到其裂纹萌生原因ꎬ并提出优化建议ꎮ

１　 ＦＫＭ 评估方法

１.１　 ＦＫＭ 准则简介

ＦＫＭ 准则是德国机械标准协会根据机械产品在实际

工程中的应用情况统计出来的关于极限强度和疲劳强度

的使用规则[４] ꎮ ＦＫＭ 准则对焊接结构和非焊接结构都可

以评估ꎮ 对于非焊接结构ꎬＦＫＭ 标准综合考虑了构件材

料、表面粗糙度、表面处理情况、残余应力情况、载荷情况

等影响因素[５－６] ꎮ
ＦＫＭ 准则在评估过程中通过输入工艺尺寸因子、各

向异性因子、截面因子、塑性缺口因子和设计因子等材料

属性ꎬ利用 ＦＫＭ 软件对仿真结果进行评估ꎬ得到利用度ꎮ
ＦＫＭ 静强度分析流程如图 １ 所示ꎮ
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图 １　 ＦＫＭ 静强度分析流程
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１.２　 理论计算

利用 ＦＫＭ 准则对轴箱端盖静强度进行评估时ꎬ需要计

算轴箱的材料属性、设计参数、安全因子ꎬ然后根据特征应

力计算部件静强度和利用度ꎬ计算公式如式(１)－式(２０)ꎮ
ａ) 材料属性

轴箱端盖的材料为 ＺＧ２３０ － ４５０ꎬ其屈服强度 Ｒｐ ＝
２３０ＭＰａꎬ抗拉强度 ＲｍꎬＮ ＝ ４５０ＭＰａꎬ查阅 ＦＫＭ 准则[７] ꎬ得
到各材料属性如式(１)－式(７)ꎮ

１) 有效直径 ｄｅｆｆ

ｄｅｆｆ ＝ ２􀅰ｓ (１)
式中 ｓ 为参考点处的有效壁厚ꎮ

２) 工艺尺寸因子 Ｋｄꎬｍ

本文轴箱端盖最大壁厚 ｓｍａｘ ≤３０ｍｍꎬ得到 ｄｅｆｆ ≤
６０ｍｍꎬ轴箱端盖为铸造且未经表面处理ꎬ查得 ＺＧ２３０－４５０
的有效直径常数 ｄｅｆｆꎬＮꎬｍ ＝ １００ｍｍꎬ根据 ｄｅｆｆ≤ｄｅｆｆꎬＮꎬｍꎬ可得

Ｋｄꎬｍ ＝ １ (２)
３) 各向异性因子 ＫＡ

ＫＡ ＝ １ (３)
４) 部件抗拉强度 Ｒｍ

Ｒｍ ＝Ｋｄꎬｍ􀅰ＫＡ􀅰ＲｍꎬＮ (４)
由式(２)和式(３)可得 Ｒｍ ＝ １×１×４５０＝ ４５０ＭＰａꎮ
５) 温度因子

对于 ＺＧ２３０－４５０ꎬ在较短运行时间和温度 Ｔ 作用下的

抗拉强度温度因子 ＫＴꎬｍ 和屈服强度温度因子 ＫＴꎬｐ 如

式(５)ꎮ
ＫＴꎬｍ ＝ＫＴꎬｐ ＝ １－１.５×１０－３􀅰(Ｔ－１００) (５)

对于 ＺＧ２３０－４５０ꎬ在持续运行时间 ｔ 和温度 Ｔ 作用下

的抗拉强度温度因子 ＫＴｔꎬｍ和屈服强度 ＫＴｔꎬ ｐ如式(６)ꎬ温度

系数 Ｐｍ和 Ｐｐ如式(７)ꎮ

ＫＴｔꎬｍ ＝ １０(ａＴｔꎬｍ＋ｂＴｔꎬｍ􀅰Ｐｍ＋ｃＴｔꎬｍ􀅰Ｐ２ｍ)

ＫＴｔꎬｐ ＝ １０(ａＴｔꎬｐ＋ｂＴｔꎬｐ􀅰Ｐｐ＋ｃＴｔꎬｐ􀅰Ｐ２ｐ){ (６)

Ｐｍ ＝ １０－４(Ｔ＋２７３)􀅰(Ｃｍ＋ｌｇ( ｔ / ｈ))

ＰＰ ＝ １０－４(Ｔ＋２７３)􀅰(ＣＰ＋ｌｇ( ｔ / ｈ))
{ (７)

式中:材料 ＺＧ２３０－４５０ 与温度有关的常数 ａＴｔꎬｍ ＝ －７.５２４ꎬ
ｂＴｔꎬｍ ＝ ９. ８９４ꎬ ｃＴｔꎬｍ ＝ － ３. ４１７ꎬＣｍ ＝ １９. ５７ꎬａＴｔꎬｐ ＝ － １０. ５８２ꎬ
ｂＴｔꎬｐ ＝ ８.１２７ꎬｃＴｔꎬｐ ＝ －１.６０７ꎬＣｐ ＝ ３５.７６ꎻｈ 为运行时间ꎻ本文

轴箱端盖不考虑温度的影响ꎬ温度因子取为 １ꎮ
ｂ) 设计参数

１) 塑性缺口因子 Ｋｐꎬσ

Ｋｐꎬσ ＝
Ｆｐ

Ｆｅ
(８)

式中:Ｆｐ 为塑性极限载荷ꎬ为部件最大应力超过抗拉强度

时的载荷ꎻＦｅ 为弹性极限载荷ꎬ为部件最大应力超过屈服

强度时的载荷ꎻ通过有限元分析得到:轴箱端盖最大应力

超过材料抗拉强度时的载荷 Ｆｐ与轴箱端盖最大应力超过

材料屈服强度时的载荷 Ｆｅꎬ两者的比值即为 Ｋｐꎬσꎮ
２) 极限总应变 εｅｒｔｒ

对于 ＺＧ２３０－４５０ꎬ弹性模量 Ｅ ＝ ２.１×１０５ ＭＰａꎬ所对应

的极限总应变如式(９)ꎮ

εｅｒｔｒ ＝ ５ (９)
３) 截面因子

ｎｐｌꎬσ ＝ＭＩＮ( Ｅ􀅰εｅｒｔｒ / Ｒｐ 􀅰Ｋｐꎬσ) (１０)
４) 设计因子

ＫＳＫꎬσ１ ＝ＫＳＫꎬσ２ ＝
１

ｎｐｌꎬσ􀅰ＫＮＬ

ＫＳＫꎬσ３ ＝
１
ＫＮＬ

ì

î

í

ï
ï

ï
ï

(１１)

式中:ＫＮＬ为材料的非线性弹性应变特征常数ꎬ根据 ＦＫＭ
准则[７]查得材料 ＺＧ２３０－４５０ 的非线性弹性应变特征常数

为 １ꎮ
ｃ) 部件静强度 σＳＫ

部件静强度是由部件抗拉强度 Ｒｍ和设计因子 ＫＳＫꎬσ

决定的ꎬ被评估点的 ３ 个方向部件静强度如式(１２)ꎮ
σ１ꎬＳＫ ＝ ｆσ􀅰Ｒｍ / ＫＳＫꎬσ１

σ２ꎬＳＫ ＝ ｆσ􀅰Ｒｍ / ＫＳＫꎬσ２

σ３ꎬＳＫ ＝ ｆσ􀅰Ｒｍ / ＫＳＫꎬσ３

ì

î

í
ïï

ïï
(１２)

式中:ｆσ 为压缩强度因子ꎬ查阅 ＦＫＭ 准则[７] 得到 ＺＧ２３０－
４５０ 的 ｆσ ＝ １ꎮ

ｄ)安全因子

１) 铸钢安全因子 ｊｍ、 ｊｍｔ、 ｊｐ和 ｊｐｔ
轴箱端盖为无损测试的铸件ꎬ有严重失效后果或者最

大应力超过许用应力的可能性很高的情况ꎬ材料为

ＺＧ２３０－４５０ꎬ查阅 ＦＫＭ 准则[７]得:
ｊｍ ＝ ２.５
ｊｍｔ ＝ １.９
ｊｐ ＝ １.９
ｊｐｔ ＝ １.２５

ì

î

í

ï
ïï

ï
ï

(１３)

式中:ｊｍ是与材料的 Ｒｍ有关的安全因子ꎻｊｍｔ是在持续运行

时间 ｔ 的作用下与材料的 Ｒｍ有关的安全因子ꎻｊｐ是与材料

的 Ｒｐ有关的安全因子ꎻｊｐｔ是在持续运行时间 ｔ 的作用下与

材料的 Ｒｐ有关的安全因子ꎮ 因为 ＺＧ２３０－４５０ 延伸率 Ａ ＝
２２％≥１２.５％ꎬ属于高延伸ꎬ所以安全因子 ｊｍ、 ｊｍｔ、 ｊｐ和 ｊｐｔ
不加附加值 Δｊꎮ

２) 总安全因子 ｊｇｅｓ

ｊｇｅｓ ＝ＭＡＸ
ｊｍ

ＫＴꎬｍ
ꎬ

ｊｐ
ＫＴꎬｐ

􀅰
Ｒｍ

Ｒｐ
ꎬ

ｊｍｔ
ＫＴｔꎬｍ

ꎬ
ｊｐｔ

ＫＴｔꎬｐ
􀅰

Ｒｍ

Ｒｓ

æ

è
ç

ö

ø
÷ (１４)

由于 Ｒｐ / Ｒｍ ＝ ２３０ / ４５０＝ ０.５１１≤０.７５ꎬ式(１４)中的第 １
项无影响ꎬ不考虑ꎻ对于常温的情况ꎬ式(１４)中的第 ３ 和

第 ４ 项无影响ꎬ不考虑ꎻ计算得 ｊｇｅｓ ＝ ３.７２ꎮ
ｅ) 评估

１) 被评估点 ３ 个主应力的利用度

ａＢＫꎬσ１ ＝ ｓ１ ＝
σ１

σ１ꎬＳＫ / ｊｇｅｓ

ａＢＫꎬσ２ ＝ ｓ２ ＝
σ２

σ２ꎬＳＫ / ｊｇｅｓ

ａＢＫꎬσ３ ＝ ｓ３ ＝
σ３

σ３ꎬＳＫ / ｊｇｅｓ

ì

î

í

ï
ï
ïï

ï
ï
ïï

(１５)

式中 σ１、σ２、σ３为被评估点的 ３ 个主应力ꎮ
２) 剪切强度因子 ｆｗꎬτ
查阅 ＦＫＭ 准则[７]得
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ｆｗꎬτ ＝ ０.５７７ (１６)
３) 延性系数 ｑ

ｑ＝
３ － １ / ｆｗꎬτ( )

３ －１
＝ ３ － １ / ０.５７７( )

３ －１
＝ ０ (１７)

４) 被评估点 ３ 个主应力总的利用度 ａＳＫꎬｓｖ

ａＳＫꎬσｖ ＝ ｑ􀅰ａＮＨ􀅰(１－ｑ)􀅰ａＧＨ (１８)
参数 ａＧＨ和 ａＮＨ计算如下:

ａＧＨ ＝
１
２ (( ｓ１ －ｓ２) ２ ＋( ｓ２ －ｓ３) ２ ＋( ｓ３ －ｓ１) ２) (１９)

ａＮＨ ＝ＭＡＸ( ｓ１ ꎬ ｓ２ ꎬ ｓ３ ) (２０)

２　 静强度评估

２.１　 有限元模型

轴箱体内部通过轴承与轮对相连ꎬ端盖通过螺栓固定

在轴端ꎻ轴箱和轮对的装配如图 ２ 所示ꎬ轴箱端盖实际裂

纹如图 ３ 所示ꎮ
0.5~1.5

25
0

18

�

�����

�� ��

?

25
0

?

13
0

?

16
5

?

图 ２　 轴箱和轮对的装配图

a)                     b) 

图 ３　 轴箱端盖实际裂纹图

利用实体单元分别建立轴箱体、轴承和端盖的有限元

模型ꎬ连接用梁单元模拟螺栓ꎬ使用接触模拟部件之间的

装配ꎬ轴箱有限元模型如图 ４ 所示ꎮ
FORCE=61 400.0

FORCE=61 400.0

FORCE=41 695.0
FORCE=23 735.0

FORCE=23 735.0

xy

z

图 ４　 轴箱有限元模型

２.２　 工况加载

该型车的基本载荷参数如表 １ 所示ꎬ根据 ＥＮ１３７４９
标准[８]计算轴箱在垂向、纵向和横向的载荷如式(２１)－式
(２７)ꎮ

表 １　 车辆基本载荷参数

参数 数值

轴重 Ｐｕ / ｔ １７.５

拖车转向架质量 ｍ＋
ｔ / ｋｇ ６ ８００

轮对质量 ｍｗ / ｋｇ １ ６６８

拖车转向架一系簧上质量 ｍｂ / ｋｇ ３ ４６４

转向架一系簧垂向加速度 ａｚｂ / (ｍ / ｓ２) ３０

转向架一系簧横向加速度 ａｙｂ / (ｍ / ｓ２) １６

　 　 ａ) 最大垂向载荷

１) 车体引起的垂向载荷

Ｆｚｃｍａｘ ＝ １.４􀅰ｇ ４􀅰Ｐｕ－２􀅰ｍ＋
ｔ( ) / ２ / ４ (２１)

２) 转向架引起的垂向载荷

Ｆｚｂｍａｘ ＝ａｚｂ􀅰ｍｂ / ４ (２２)
３) 轴箱的垂向载荷

Ｆｚｍａｘ ＝Ｆｚｃｍａｘ＋Ｆｚｂｍａｘ (２３)
ｂ) 最大横向载荷

１) 车体引起的横向载荷

Ｆｙｃｍａｘ ＝ ２􀅰 １０＋４Ｐｕ􀅰ｇ / １２( ) / ４ (２４)
２) 转向架引起的横向载荷

Ｆｙｂｍａｘ ＝ａｙｂ􀅰ｍｂ / ４ (２５)
３) 轴箱的横向载荷

Ｆｙｍａｘ ＝Ｆｙｃｍａｘ＋Ｆｙｂｍａｘ (２６)
ｃ) 纵向冲击载荷

Ｆｘｍａｘ ＝ ５ｇ􀅰ｍ＋
ｔ / ４ (２７)

将表 １ 的参数代入式(２１)－式(２７)ꎬ得到轴向静强度

３ 个方向的计算载荷ꎬ组合计算载荷得到轴箱静强度工况

如表 ２ 所示ꎮ

表 ２　 轴箱静强度工况

工况
加速度×ｇ / (ｍ / ｓ２) 载荷 / ｋＮ

纵向 横向 垂向 纵向 横向 垂向

一 ０ ０ ０ ０ ０ －１２２.８０

二 －１０ －１０ ＋７１ ８３.３９ ４７.４７ －１２２.８０

三 －１０ ＋１０ ＋７１ ８３.３９ －４７.４７ －１２２.８０

四 ＋１０ －１０ ＋７１ －８３.３９ ４７.４７ －１２２.８０

五 ＋１０ ＋１０ ＋７１ －８３.３９ －４７.４７ －１２２.８０

　 　 轴箱的静强度计算考虑后端盖与轴箱体螺栓连接装

配时安装预紧力的因素ꎬ实际安装 Ｍ２０ 螺栓预紧力矩 Ｔ＝
２１０ Ｎ􀅰ｍꎬ根据«机械设计手册»螺纹连接拧紧力的计算

和预紧力的控制可得预紧力如下式[９] :
Ｆ＝Ｔ / Ｋ / ｄ＝ ２１０ / ０.２×０.０２( ) ＝ ５２.５(ｋＮ) (２８)

式中:ｄ 为螺栓公称直径ꎻＫ 为拧紧力矩系数ꎬ取 ０.２ꎮ
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在轴承内圈施加约束ꎬ在轴箱体和轴承、端盖和轴承

接触面建立接触ꎬ在轴箱弹簧座施加载荷ꎬ在螺栓上施加

预紧力ꎬ工况二的加载情况如图 ５ 所示ꎮ

C: Static Structural
Static Structural  2
Time: 1.s
Items: 10 of 12 indicated
2018/6/22   8:40

Acceleration: 72.395  m/s2

Fixed  Support
Force: 61400 N
Force: 2: 61400 N
Bolt Pretension: 52 500 N
Bolt Pretension: 2: 52 500 N
Bolt Pretension: 3: 52 500 N
Bolt Pretension: 4: 52 500 N
Force: 3: 41695 N
Force: 4: 41695 N

0.000

0.150

0.300(m)

z
xy

图 ５　 轴箱静强度工况二加载示意图

２.３　 ＦＫＭ 静强度结果评估

对轴箱进行静强度分析ꎬ得到工况二的利用度如图 ６
所示ꎬ仿真得到的轴箱端盖各工况的 ３ 个主应力、等效应

力和利用度如表 ３ 所示ꎮ

C: Static Structural
WB-FKM  Assessment
Expression: RES624
Time: 1
2018/6/22   8:42

Assessment Visualization
Mode: Static
Type: Maximum Utilisation

335.32  Max
315.89
276.43
237.03
197.6
158.18
118.75
79.316
39.886
0.45676  Min

0.000

0.100
0.200(m)

z
x
y

图 ６　 静强度工况二的利用度

表 ３　 ＦＫＭ 静强度评估结果

工况 σ１ / ＭＰａ σ２ / ＭＰａ σ３ / ＭＰａ 等效应力 /
ＭＰａ

单工况利用
度 / (％)

一 ５５１.３２ ２１４.３０ １９５.１４ ５６３.３４ ３７６.３１

二 ５５１.１４ ２１３.８６ １９３.９８ ５４２.８５ ３５５.３２

三 ５４４.３４ ２１０.４２ １８８.９６ ５４４.６３ ３５７.５７

四 ５３１.７２ ２０３.８６ １７９.９２ ５６４.７０ ３６８.２０

五 ５２７.４９ ２０２.４６ １７６.０８ ５５７.８３ ３６３.７２

六 ５１６.７３ １９８.７２ １６６.８７ ５３８.３２ ３５２.４１

注:工况六为预紧力工况ꎬ只加预紧力不加外载荷ꎮ

　 　 从表 ３ 可得轴箱端盖的第一主应力和等效应力均大

于屈服强度 ２３０ＭＰａꎬ已经超过了屈服强度ꎬ进入塑性变

形阶段ꎬ不满足要求ꎻ应力最大的位置位于端盖螺栓孔与

端盖体的过渡区域ꎮ 将前 ５ 个工况和工况六的结果进行

对比ꎬ可以看出导致轴箱端盖应力过大的主要原因是螺栓

预紧力过大ꎮ
提取计算结果中被评估点的 ３ 个主应力 σ１ꎬａ１、σ２ꎬａ１、

σ３ꎬａ１带入式(１５)－式(２０)ꎬ得到被评估点的 ３ 个主应力的

利用度 ａＢＫꎬσ１、ａＢＫꎬσ２和 ａＢＫꎬσ３如表 ４ 所示ꎮ

　 表 ４　 被评估点 ３ 个主应力利用度　 单位:(％) 　
工况 ａＢＫꎬσ１ ａＢＫꎬσ２ ａＢＫꎬσ３

一 ４５５.６３６ １７７.１０７ １６１.２７３

二 ４５５.４８８ １７６.７４４ １６０.３１４

三 ４４９.８６８ １７３.９００ １５６.１６５

四 ４３９.４３８ １６８.４７９ １４８.６９４

五 ４３５.９４２ １６７.３２２ １４５.５２１

六 ４２７.０４９ １６４.２３１ １３７.９０９

３　 优化方案

根据 ＦＫＭ 准则仿真得到在初始螺栓预紧力 ５２ ５００ Ｎ
和 ＥＮ１３７４９ 标准规定载荷下轴箱端盖第一主应力和等效

应力均大于屈服强度 ２３０ＭＰａꎬ端盖最大应力已经超过了

屈服强度进入塑性变形阶段ꎬ不满足要求ꎬ分析得到主要

原因是螺栓预紧力过大ꎮ
针对材料屈服强度较小ꎬ螺栓预紧力较大的问题ꎬ提出

提高材料屈服强度和降低螺栓预紧力相结合的优化方案ꎮ
端盖材料使用 ＺＧ３４０－６４０ 来提高屈服强度ꎬ计算得到在安

全应力为 ３００ＭＰａ 时螺栓预紧力为 ２７８７６Ｎꎬ螺栓预紧力为

２７８７６Ｎ 时轴箱端盖静强度计算结果如表 ５ 所示ꎮ

表 ５　 材料为 ＺＧ３４０－６４０ꎬ螺栓预紧力为 ２７ ８７６ Ｎ 时的

ＦＫＭ 静强度评估结果

工况 σ１ / ＭＰａ σ２ / ＭＰａ σ３ / ＭＰａ 等效应力 /
ＭＰａ

单工况利用
度 / (％)

一 ２１９.５４ ８５.２１７ ７８.７５７ ３０２.４３ １３３.４０

二 ２０４.４２ ７７.５０９ ６６.８５７ ２９１.１８ １２８.４２

三 １９３.４７ ７６.２９５ ６４.７４９ ２９１.６６ １２９.２９

四 ２１３.３８ ８３.１１２ ７２.６８５ ２９１.８５ １２８.７３

五 ２０５.３８ ７９.１９９ ６５.３９７ ２８３.３５ １２４.９８

六 ２０３.２３ ７８.１５５ ６５.６２９ ２８５.８４ １２６.５８

　 　 在单工况最大利用度为 １００％时ꎬ计算得到螺栓预紧力

为 ２０６４８Ｎꎬ此时轴箱端盖静强度计算结果如表 ６所示ꎮ

表 ６　 材料为 ＺＧ３４０－６４０ꎬ螺栓预紧力为 ２０ ６４８ Ｎ 时的

ＦＫＭ 静强度评估结果

工况 σ１ / ＭＰａ σ２ / ＭＰａ σ３ / ＭＰａ 等效应力 /
ＭＰａ

单工况利用
度 / (％)

一 ２９６.２８ １１４.９９ １０６.２０ ２２４.０４ ９８.８２５

二 ２８３.７８ １０８.７４ ９６.３５６ ２１８.９９ ９６.５７６

三 ２７４.５５ １０４.００ ８９.２４３ ２２０.７７ ９８.０２３

四 ２８５.３８ １１０.３９ ９７.２０５ ２１０.９４ ９３.０４３

五 ２８２.３２ １０９.１９ ９２.８７７ ２１３.１６ ９４.２４２

六 ２７４.３７ １０５.５１ ８８.６０４ ２１１.７２ ９３.７６１

　 　 从表 ５可以看出螺栓预紧力下降到 ２７８７６Ｎ 时ꎬ第一主

应力和等效应力均满足要求ꎬＦＫＭ 评估单工况利用度较表 ３
明显减小ꎮ 从表 ６ 可以看出螺栓预紧力下降到 ２０６４８Ｎ 时ꎬ
即单工况利用度均接近 １００％时ꎬ满足要求ꎮ 对比表 ３ 和表 ５
可得提高材料屈服强度和降低螺栓预紧力相结合的优化方

案ꎬ等效应力和利用度下降明显ꎬ效果较好ꎮ
(下转第 ２１ 页)
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