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序

《重型汽车结构现代设计》一书, 重点介绍了重型汽车车架、

轴、后桥、驾驶室四大结构的研究成果、研究内容和研究方法, 是大

连理工大学重型汽车研究室全体同志与使用单位和制造部门多年

来长期合作、大力协同、奋力拼搏的一个硕果。该书是从事重型汽

车研究、设计、制造的技术人员必备的参考书, 对提高我国重型汽

车的设计、制造水平, 促进重型汽车的国产化有重大意义。

《年产千万吨级露天矿成套设备》研制曾获得 1989年国家科

技进步特等奖。重型汽车就是其中的一项重大设备,包括 68 吨机

械传动车和 108 吨、154 吨电动轮传动车, 是大型露天矿 (包括煤

矿、铜矿、铁矿等)采、掘、运的主要设备。过去, 这种设备全部依靠

从国外进口,每年要耗费大量外汇。“七五”、“八五”期间, 大型露天

矿成套设备被列为国家重大技术装备项目。在原国务院重大装备

领导小组的大力支持下,组织全国的有关科研、使用和生产部门的

科技人员,进行联合攻关, 通过与国外有关公司合作设计, 合作制

造,逐步掌握核心技术, 提高国产化的比例。目前, 我国已成为世界

少有能制造大型矿用汽车的国家之一。重型矿用汽车工作环境恶

劣、结构复杂、载荷多变,是集机械、电子、冶金、材料等工程技术于

一身的产品,技术难度大, 使用要求高。一个好的车型, 必须要有一

个好的设计。为此,大连理工大学重型汽车研究室的同志们, 不辞

辛苦, 多次走访制造厂家, 到露天矿进行工业试验, 采集了大量试

验数据。他们从结构断裂调查开始,在消化国外先进技术的同时,



运用自己的研究成果,对结构作现代化设计。我相信, 这本书必将

成为重型汽车行业工作者的良师益友。 �

原国务院重大技术装备副主任

原国家经贸委技术与装备司副司长
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前  言

随着科学技术进步和经济的发展,需要开发研制大量新产品。

新产品不断问世,老产品又在更新换代, 这种变化为机械结构设计

开创了一个崭新的局面。它使机械设计有可能广泛运用各学科、各

技术领域里的新原理、新方法和新技术, 从而大大地提高设计水

平, 解决许多大型复杂结构的设计问题, 使这些结构具有高精度、

高效率、高参数、高质量的特点。重型汽车就是这样走过来的。

重型汽车技术难度大, 原因在于载荷多变、使用环境恶劣、结

构复杂。重型汽车载重量下自十几吨,上至三百吨, 自重几吨高至

近二百吨。重型汽车服役在小型工地、中大型工程、千万吨级露天

矿。矿山分布在不同的纬度区, 气温高达 50℃, 低到- 50℃,道路

条件较差,对结构各总成及材质要求苛刻。在重型汽车中, 载重量

低于 80t 的常采用机械传动,超过 80t多用电传动或机械传动。不

管何种传动的汽车,车架为主体结构, 它是变断面空间薄壁结构;

后桥为复杂壳体结构;悬挂系统为油气悬挂。可以说重型汽车是比

较典型的机-电一体化结构, 是集机械、电子、冶金、材料等多种工

程技术于一身的产品。当今的矿山开采、大型工程都离不开重型矿

用汽车,它深受各国的重视。

1935 年美国怀特汽车公司首次推出载重 13. 6t 的矿用自卸

汽车以来,至今已 60余年。50年代载重 32t 级矿用汽车投入运行,

经济的发展, 矿山需求高效大吨位汽车, 事隔不久, 研制出 55t 级

载重汽车; 60 年代达到 100t, 末期进入 150t 级; 70 年代研制出

200t, 300t 级。我国在 50年代开始使用苏制 10t～25t 级矿用汽车;

60 年代研制 20t～30t 级重型汽车; 70 年代研制 60t～120t 级矿用



自卸汽车; 80年代研制 154t 级重型矿用自卸汽车。为适应改革开

放以后的国民经济高速发展的需要,大量引进了多种车型的先进

技术与设备,加速在短时间内实现国产化, 于是国家把千万吨级露

天矿成套设备的开发研制列入国家几个五年计划中。

在坚持自力更生与引进国外先进技术相结合的政策指导下,

国家主管部门组织厂、矿、校、所紧密配合、互相协作开展攻关, 通

过引进、消化、吸收国外先进技术不断提高国产化水平。经过 20 年

来的艰苦奋斗,完成了重型矿用汽车的开发研制任务。主机厂为国

家重点工程提供了一批又一批的重大装备, 为众多矿山制造了数

百台重型汽车及所用备件;有力地推动了国内机电工业骨干企业

的技术改造和技术水平的提高;锻炼培养了一批掌握先进技术的

骨干队伍;初步形成了以主机厂为主体的生产系列重型汽车的企

业集团。从此结束了我国不能制造百吨级重型汽车的历史;批量生

产的系列重型汽车国产化率都在 80%以上,并开始出口创汇。我

国已成为世界上能够生产大型重型汽车的少数国家之一。

在原国务院重大技术装备领导小组指导下, 大连理工大学成

立重型汽车研究室,组织专门队伍开展攻关研究。笔者有幸主持重

型汽车主要结构——车架、转向轴、后桥、驾驶室等项目攻关研究。

其主要车型有国产 68t 矿用自卸汽车, 108t , 154t 电动轮自卸汽车;

美国 75B, 170E 型重型矿用自卸汽车等多种车型的十余项子课题

研究, 历时 16年, 比较系统地完成了重型汽车四大结构的攻关任

务。其中,车架获国家实用新型专利, 轴获得国家发明专利;车架、

轴、后桥分别通过机械工业部技术鉴定, 鉴定认为三大结构研究成

果都达到世界先进水平。特别是对美国两种车型车架断裂研究中

取得成功,赢得两次索赔, 价值超过 200 万美元。美方在索赔中得

到我们的研究成果后将 75B 改型为 75C,美方技术人员称其为“中

国车架”。国产 68 t 矿用自卸车车架经过厂方多次改型, 采用多项

研究成果,该车架结构比较合理, 经过多年考验后可以看出是比较
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成功的国产化车架, 该车已出口创汇;国产 108t 电动轮自卸汽车

车架改型中采用实用新型专利技术,该车已批量生产。轴、后桥、驾

驶室研究成果也普遍用于国产化的车型中。

上述研究成果比较真实地表征重型自卸汽车技术引进、消化、

吸收的主要进程,研究成果有较高的实用价值, 直接经济效益超过

6000 万元。鉴于重型自卸汽车研究成果显著,经济效益和社会效

益比较高,受到国家多次奖励: 1986年“矿用汽车车架断裂研究”

获国家教委优秀科技成果奖; 1987年“重型矿用汽车国产化研究”

获国家教委科技进步三等奖; 1987 年获国务院重大技术装备领导

小组由李鹏总理签署的“年产千万吨级露天矿成套设备研制”做出

贡献表彰证书;“千万吨级大型露天矿成套设备研制”1989年获国

家科学技术进步特等奖, 本研究成果为其子项; 1991 年获国务院

重大技术装备领导小组由李鹏总理签署的“154 吨电动轮自卸车

研制”做出突出贡献的表彰证书; 1995 年“重型自卸汽车车架及轴

研究”获国家教委科技进步二等奖。

重大技术装备科技含量高、技术难度大, 国外对关键技术封

锁,甚至刁难, 给该项研究带来困难。为冲出难区、走自己的路, 在

原国务院重大技术装备办公室领导下, 在机械工业部重大装备司

直接指导下,厂校紧密协作, 共同攻关,克服一个又一个的困难, 使

我国重型汽车得以快速发展, 相应的科学研究工作也不断进步和

成熟。为了总结过去, 以利未来,笔者将这些研究成果编著成书。在

16 年研究中, 得到原国务院重大技术装备领导小组林宗棠、李守

仁、杨靖华主任,许明堂处长等指导;在机械工业部重大装备司谷

九如司长,李镜、刘淮通处长,辽宁省汽车办张凤杰副主任等的具

体领导和帮助下,协调几个生产厂和多个矿山, 共同工作。该项目

的研究工作自始至终同下列单位和众多同仁协同工作, 主要有湘

潭电机厂池跃田、段家典总工程师, 张合年所长, 王健、梁晓波、盛

桥柱工程师等;本溪重型汽车厂高雅全总工程师、李文豁总工程
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师、陈庆德所长等;德兴铜矿龚天如矿长, 喻济宽指挥, 陈洪飞、罗

泉根部长,任华主任, 查懋春场长等;中国矿用汽车分会周沛诚总

工程师、张文生秘书长等;首都钢铁公司车管部赵国田经理;烟台

市重型汽车配件厂于平坤厂长;中国计量科学研究院张克敏、于仲

敏、于梅等。

该项目研究工作是重型汽车研究室全体同志共同密切配合,

并在工程力学系许多老师帮助下完成的。研究室张有河同志主要

负责计算分析;郭杏林、王培庄、孙元贵、于凡等同志侧重于实验研

究,研究生宋春江等参加部分工作。笔者对各位的指导和帮助致以

最诚挚的敬意。

由于笔者水平有限,面对众多技术人员辛勤工作取得的丰硕

成果, 将其编者本书, 甚感力不从心。加之时间所限, 书中难免有

误,敬请赐教。

著 者

1997 年 9 月于大连
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内 容 简 介

重型汽车产品多样、结构复杂、环

境恶劣、载荷多变 ,特别是重型矿用自
卸汽车 , 是集机械、电子、冶金、材料等

工程技术于一身的产品 , 技术难度大。

为此 , 我国将其列入几个五年计划的

科技攻关和开发研制项目。

本书着重介绍重型汽车车架、轴、

后桥、驾驶室四大结构的研究成果、研

究内容、研究方法。研究工作针对工程

需要 ,从结构断裂调查开始 ,着力深入

地进行了断裂研究; 在消化国外先进

技术的同时 , 运用自己的研究成果 , 推

动重型汽车国产化进程。为便于工程

技术人员掌握 , 书中将涉及到的有关
现代设计方法 , 深入浅出地作了阐述 ,

并结合研究中的经验与教训提出若干

实用技术。书中列出四大结构大量试

验数据 ,比较系统地、完整地表征了各

结构受力特征和承受能力。

本书是从事重型汽车研究、设计、

制造的技术人员必备的参考书 , 它对

于从事其他复杂机械设备研制的技术

人员是有益的 , 也是相关专业的研究

生、本科生的一本较好的教学参考书。
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第一章 产品发展与现代设计

机械产品都是为了满足用户的需要而设计、制造出来的。产品

出厂后到用户手中,经过使用, 在使用中产生故障,经过维修, 再使

用。这个过程是产品功能、性能存在缺陷或不完善暴露的过程, 也

是用户同厂家作信息或技术交流的过程。这一过程反过来又促使

产品功能、性能、质量的不断提高。这是产品发展应遵循的一般程

序。

本章将介绍产品发展一般程序的几个阶段及产品设计。

1. 1 产品发展的一般程序

为满足用户需要而发展一种产品时,其一般程序可分四个阶

段, 即设计阶段 试验或发展阶段 生产阶段 服役阶段。

这四个阶段是相互联系的、并非独立的。当产品交付用户使用时,

不可能不出现故障或损坏,这就需要调查、分析,确定失效原因, 从

而审查设计、试验工作、生产工序等,修改相应的阶段内容, 有时加

工制造工艺出现困难甚至难以实现,设计工程师和工艺师还需共

同协商,以寻求更好的设计。但是,在产品提交给用户之前, 全部的

四个阶段都必须完成。

一、设计阶段

在一个新设计工作开始以前, 必须确定其技术规格或设计要

求。这项工作应当由产品设计师、工艺师、规划师、经济师、销售和

服务机构代表共同参加。其任务是该类产品使用情况、产品功能与

性能、所受载荷和服役数据, 根据研究结果确定设计目标和有关的



技术规格。在各方代表统一认识并确定后, 应当作为各个方面的共

同出发点,分头进行工作。经产品现场服役经验证明为必要时, 功

能或性能的技术规格可经委员会讨论修改。对于重型汽车的产品

用户所大声疾呼的质量问题分析中,很重要的一条原因是出现在

各部门不能认真地协商,共同制订技术规格, 共同用高标准去实施

完成这一目标,甚至是相互推诿或各行其是。

设计阶段是产品发展的极为重要且又复杂的阶段。主要包括

几何估计、重量估计、载荷估计、工作应力估计、材料强度估计、结

构计算、结构设计优化、可靠性估计、经济评估等。

1. 几何估计

对产品整体、总成、部件、零件作功能分析, 将其相互关系和环

境结合统筹考虑,作初步的最佳尺寸及形状的判断。多方案或多次

的分析、判断、修改可以弥补经验的不足,而经验丰富的工程师们,

又经过细的初期工作,无疑可以大大减少设计过程的轮次, 从而获

得一个较好的设计。

2. 重量估计

必须详细研究零部件的材料选择、加工工艺及制造, 既用最少

量的材料和成本又取得适当的强度,从而确定零部件和整机规定

的重量指标。

3. 载荷估计

载荷对于结构设计的重要性是工程界共知的, 不用说产品现

代设计不可缺少,就是对于经验设计也是离不开的, 只不过是精确

度相差多少的不同。作为重型汽车这种产品,其工作环境、道路条

件、载荷变化等各种条件都较为复杂、多变, 汽车的启动、制动、转

弯、上下坡、装卸载、空车行驶、载重行驶等各种工况下载荷变化可

能相差很大,这就需要对不同工况、不同载荷方式,水平或垂直的、

弯曲或扭转、静载、动载或冲击等等,作出比较详细的估计, 不但估

计出平均值, 还要估计出最大值、标准差及各载荷出现的频次, 这
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就是通常所说的载荷谱。

载荷谱的取得靠试验测量、记录、分析、整理, 当然,经验的累

积对载荷的估计是很有益的。一个具有良好素质的生产厂应当有

专职技术人员从事这项繁重的技术工作,逐步建立各种产品、各总

成品乃至零件的载荷档案,它将为一个企业适应广阔市场需求奠

定坚实的基础,使企业有高水平的应变能力。可以毫不夸张地说,

这项工作会给企业带来更大的财富。然而, 我们的众多重型汽车厂

在这方面缺乏足够的认识。

4. 工作应力估计

工作应力估计包括名义应力估计、局部应力估计、平均应力估

计、应力类型和疲劳寿命估计等项目。

有了零部件几何尺寸和载荷, 设计者可以应用弹性理论公式

和实验强度数据来计算名义应力。在某些情况下,有时需要弹-塑

性理论中更为复杂的计算公式,有限元素法就是有力的方法之一。

在一些对刚度有要求的设计中,还必须进行变形或挠度分析。由这

些工作确定几经修改的零件尺寸,对提高设计水平是有益的。

在重型汽车设计中,常常有相近或相似车型作参考, 这些参考

车型历经多年服役考核,又有局部断裂原因分析和维修经验, 这些

反面的教训和成功的经验,对迅速和准备设计是极有帮助的。

如果所设计的零部件的载荷与应力的经验关系未曾确定, 或

者它是新型的,或者是用作新用途的, 则设计者应当作必要的更详

尽的研究。它包括应力集中、载荷谱、残余应力、失效理论、材料性

能甚至进行必要的模型试验研究等。

在一个新设计的总布置设计早期, 采用模型(如必要可用缩

尺)常是有利的方法。可以对这种模型用实验应力测量技术进行分

析,然后用所得数据来规定新设计的尺寸。用这种方法, 可以在一

个发展项目中少制造许多样机或样件, 因而可以缩短发展周期并

减少发展费用。如果需要造型,模型可以用环氧树脂制作, 也可以
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用硬乙烯基树脂制作。在树脂接缝上进行焊接, 在焊接时可以用烙

铁将乙烯基树脂条熔入焊缝处。

5. 材料强度估计

设计者的重要任务就是把零件的工作应力和材料强度进行科

学的平衡。重型汽车的零部件一个很大特点是受交变载荷作用, 在

交变应力作用下产生疲劳损伤破坏,在强度设计计算中必须采用

疲劳强度理论。材料强度性能的数据可来源于手册和技术文献的

试验数据。应当强调指出的是,材料机械性能受多种因素影响, 手

册或文献中的数据是在特定条件下取得的, 而且每个厂生产的同

一型号材料机械性能可能相差较大,特别是疲劳强度或疲劳 S-N

曲线,相差甚远是很可能的。在重要零件设计中应当有针对性的自

行或委托专业部门进行实验,以求得较准确的材料强度估计。

6. 结构设计优化

产品具有时代的特征,它是随时代技术进步而发展的, 科技快

速发展的今天,产品设计应当有较多的高科技含量, 结构的设计优

化、零部件的设计优化就是其重要组成部分。只有在方案择优、设

计参数优化、材料优选、经济合理等多方优选后, 才能确定优化的

结构设计。作为整车中的关键部件, 比如,车架、前后桥等优化设计

尤为重要。

7. 可靠性估计

在重型汽车结构设计中,对重要承重件应当作寿命估计, 对可

靠度作预测,比如, 汽车的车架、轴类件, 特别是汽车轴不允许出现

断裂。一辆重量超过百吨甚至几百吨的汽车,一旦出现突然断轴,

会发生严重的恶性事故,带来重大的经济损失。可靠度的计算分析

是现代设计的重要标志之一。

8. 经济评估

产品的问世及使用是要产生经济效益的, 成本的降低与利润

的提高是人们共同追求的目标,它应贯穿产品的全过程。
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为了满足当前市场情况的迅速变化,常需压缩先行期, 使设计

及发展时间缩至最短。要想在目标期限内获得最大的产品可靠性,

就必须使用最新的技术成果。负责机器设计和发展的工程师所面

临的问题,是创造一个设计, 使设计的机器具有必要的强度和足够

的刚度,同时还在成本上有竞争力。

只要有经验的工程师忠实地执行上述的方法, 则发展项目的

时间和费用都将大大降低。最后一分钟的更改也是必要的, 它使赔

偿费用大大降低,其结果是用户满意, 生产产品的厂家也有经济效

益。

二、试验发展阶段

一个设计完成之后,要根据运行试验和实验室发展工作的需

要制造出几台样车。现场考核试验和实验室试验密切配合, 共同努

力完成试验发展阶段的工作,以便改进和完善产品设计。试验发展

阶段的主要工作有四个方面, 即服役载荷求定、工作应力求定、材

料强度求定、设计完善性评定。

1. 服役载荷求定

样机问世后运抵工作现场,在正常与可能出现的非正常条件

下使用。在使用中对载荷进行测量, 测量重要零部件的重要部位的

应力、加速度、位移、压力、噪声等参数, 经过记录分析, 给出载荷

谱。试验条件既要有代表性的正常工况, 又要有特定的运行工况或

特殊条件,比如重型矿用汽车试验, 应当测试重载车运行在排渣场

或过凹沟时产生的冲击载荷。载荷分析应当有载荷类型分析, 拉

压、弯曲、扭转以及复合型载荷;载荷性质分析, 静载荷、交变载荷、

冲击载荷,或周期载荷还是随机载荷;疲劳破坏的有效载荷水平及

载荷谱统计分析。研制单位对自己的产品各种载荷谱都视为极其

宝贵和保密的,这是市场竞争的需要。

2. 工作应力求定

获得载荷谱之后,试验工程师们开始一系列的试验工作, 如零
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部件试验、总成试验、整车试验等, 试验研究的目的在于求定工作

应力。试验方法当今多用电测方法,将电阻应变计贴于被测点, 经

测量仪、记录仪记下各部位的应变值, 经过分析后给出相应的应力

大小。

零部件的强度试验,应模仿实际服役条件, 在实际载荷下测定

各部位的应力水平。零部件试验是极重要的基本工作, 试验应注意

选用机械性能和尺寸公差具有最低规定值的样件;试验条件和材

料应严格控制,否则试验结果的失真会带来错误的判断。

汽车的重要总成如发动机、变速箱、后桥、前轴等的试验, 可以

在服役前或之后进行。试验给出主要部位的应力大小与分布、性能

及结构耐久性。试验载荷如果没有真实载荷或可类比载荷, 可以采

用设计载荷或白噪声载荷谱。

整车试验是一个比较全面的评价,在汽车服役期, 正常服役条

件下,测定各总成的各重要部位的工作应力。

3. 材料强度求定

确定了工作应力之后,就要选择适应该应力水平的材料种类。

特别是交变载荷下的材料强度,必须按疲劳理论进行选材, 不但要

有适当的安全系数,更重要的是材料应有良好的韧性, 对于低温下

服役的设备,材料的基本性能就是抗低温特性, 服役环境的最低气

温要高于材料的脆性转变温度,以防止零部件发生低温脆断。

特殊环境下设计选材,必须考虑特殊环境的要求。腐蚀条件下

工作的零部件,材料应具有抗腐蚀性能;在磨损条件下则要求零部

件表面材料具有良好的耐磨性能等。

重型汽车车架、后桥是大型复杂焊接构件, 又是重要承载件,

焊缝出现断裂是常有的故障,这就要求材料具有良好的可焊性, 而

且保证良好的焊接工艺条件。

总之, 材料强度确定后, 选材是综合考虑诸多要求作出的决

策,任何片面性的决定, 可能给整车带来灾难性后果。这一点在后
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面章节中将多处可见。

4. 设计完善性的评定

完成上述工作就使工程师掌握了充足的数据, 使评价设计的

完善性有了基本条件。评定内容比较多, 现就其主要内容介绍如

下。

安全系数是设计用的重要准则参数,它是材料强度与工作应

力之比。过高的安全系数带来零部件的粗笨和材料的浪费;安全系

数的不足又会发生早期失效,甚至酿成事故;只有那些适中的安全

系数才是科学合理的设计。

零部件、总成或整车试验的综合对比, 实验室试验同现场试验

的比较分析, 以及试验结果与计算结果的对比分析是设计评定的

重要依据。试验数据用以检验计算中建模是否合理, 复杂件计算简

化得正确与否,计算用边界条件处理得是否得当等等;计算结果用

以指导试验方案的确定和重要部位的测点选择。如果发现设计得

不完善,多种方案的再计算是重要手段, 它为设计修改提供依据并

赢得宝贵时间。

失效分析是重要的评定内容之一, 不完善的设计会在整车服

役考核或强化运行或实验室的各种试验中暴露出来,在薄弱的部

位发生断裂或失效。于是,失效后的综合分析并找出失效原因, 使

修改设计更加完善,其明显的效果是换来用户的满意和厂家设计

水平的提高。

整车行驶用于考查零部件或各总成故障率和设计中存在的不

足是需要很长时间的, 采用累积损伤理论的疲劳试验则是行之有

效的方法。疲劳试验可以强化载荷或环境条件, 零部件可在短时间

暴露出设计制造的不完善之处。但是, 试验条件的仿真力求接近实

际,强化指数的选取应既合适又科学, 过高或过低的强化指数可能

导致试验结果的失真。实验室试验和整车现场试验同时进行与相

互配合能够加速评定工作。
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寿命预测是现代设计的重要标志。可靠性设计零部件, 提供了

零部件的可靠度,给出了使用寿命。由于影响寿命的因素太多, 接

近真实的服役寿命要靠试验加以验证。寿命预测对设计者及用户

都是很有用的。总之, 在发展时期,必要的设计修改已经作出, 并在

实验室判定。这些最后的修改应当再经服役运行的检验。

三、生产阶段

由于重型汽车结构十分复杂, 零件成千上万个, 设计、加工过

程、安装等各环节很难一致;另外,工装条件、热处理等又可能要求

零件的尺寸与之适应,又不得不对零件尺寸作些改动, 而零部件实

际参数的变动又可能涉及相关件的改动。这就不难理解, 产品出世

并经试验和服务人员彻底审查之前,不能算作完成, 只有这些零件

的服役性能经过了恰当的评定,而且, 在必要的修改之后又作出寿

命合格的判定,发展阶段工作才算完成, 方可进入生产阶段。

生产阶段一个极重要的原则是加工过程、条件、技术和质量要

求必须严格按图纸规定进行,特别是关键承重件, 如车架、轴、后桥

更是如此。在素质不高的生产车间里,常常可以看到焊接质量差,

夹渣、焊口附近母材“咬伤”, 焊口不光滑甚至有局部裂纹, 于是在

承重构件的关键部位,缺陷导致部件或整机的损伤或早期失效。应

力集中区、焊缝交汇区都要求精心的加工技术。在生产阶段质量的

监督检查应当贯穿于全过程, 并且成为每个技术人员的共识——

质量第一。

四、服役阶段

产品进入服役现场是生产厂家和用户共同关注的焦点。厂家

通常派驻服务队在现场随车观察,出现问题及时维修, 在技术上指

导用户维修队了解、掌握设备的特点、使用方法和维修技术。在运

行期对各种故障作详细记录,对处置过程、方法也都记录在案。设

备运行档案是厂家宝贵的技术资料,它指导以后产品改型的设计

工作。对用户来说, 最关心的是设备的功能是否达到预期目的和设
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备性能能否充分发挥。所以, 这个阶段最重要的是机械能够很好地

实现它的功能,而且在结构上是结实的。设备早期失效标志着工作

应力或材料强度不当, 局部应力集中或设计得不合理也会产生早

期故障。如果复杂设备完全没有失效,则告诉人们, 这种设计可能

过于保守,导致材料的浪费和成本的增加。一个合理的设计使其在

不正常的恶劣运行条件偶尔出现故障, 在正常运行条件下不发生

严重失效。

重型矿用汽车零部件多、载荷大、作业路面差, 在其服役期间

会出现零件早期失效,特别是车架构件, 经常发生早期开裂。现场

人员为了提高生产量, 常常是开裂就补焊,不作科学细致的分析,

加上现场焊接条件较差, 导致焊口很快重新开裂, 这是应当避免

的。在正常条件下工作的重要零部件早期不应开裂或失效, 设备早

期失效通常表征设计上的不合理, 有针对性的设计修改是技术进

步的标志,应当提倡。

1. 2 传统设计与现代设计

科学技术的进步带动设计方法的发展, 设计方法由简单到复

杂,从传统设计发展到现代设计。现代设计是在总结传统设计的经

验与教训, 批判地吸收所有流派的合理内核, 集当代先进科学思

想、手段和方法之精髓而发展的广义设计。

一、设计发展的几个阶段

1. 直觉设计阶段

人类早期为了生存,建房、耕地、打猎以及部落之争不得不制

造简单工具, 如弓箭、轮车、农具, 甚至兴修水利、开办大小的作坊

和铁匠炉加工兵器等。人类不断地从生活需要设计制造工具, 又在

不断地实践中总结提高, 造出简单的机械, 很自然地发现这些机

械、器具、工具可以省力又提高效率。在不断地认识又不断地提高、
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改进新的设计中, 机械学、力学逐渐产生发展起来, 进而促进了新

的设计思想、方法的产生与发展。这种设计的一个很大的特征是感

观直觉。

2. 经验设计阶段

17 世纪以后, 随着数学、力学、物理学的发展, 机械学就充实

了新的内容, 机械设计中材料的应力、机械强度、构件的应力和强

度、功与功率、效率及成本等最基本设计参数被设计者所接受。特

别是 18世纪工业革命, 新的创造发明不断地涌现出来;科学技术

发展的新时期的到来,这就是 19 世纪科学技术大发展的时期。新

的理论及实用方法逐渐地充实于设计方法中, 用以指导人们进行

机械设计;本世纪初在设计上出现了图纸进行设计, 这就使设计方

法更为精确、实用。这个阶段的主要特点是依靠个人的才能和经

验,运用一些基本设计理论、公式、图表, 借助于类比、试凑、模拟等

手段进行设计。无疑,这种设计方法比直觉阶段是一个很大的飞

跃,使设计方法有了科学依据。但是, 从现代科学的发展去回首这

个设计阶段,它有很大的局限性, 经验设计只能靠个人才能满足基

本的功能要求,完成的周期比较长, 等等。

3. 半理论半经验设计阶段

20 世纪在设计中采用图纸设计, 运用计算公式、图表、规范替

代了试凑方法, 不但大大提高了设计效率和质量, 而且减少了浪

费,降低了成本;特别是由于力学的发展,研制出多种功能的测试、

分析和试验设备,加强了试验手段, 使设计得到快速的验证和提供

了许多设计用的参数, 于是, 设计水平得到很大提高, 取得很大进

展:

( 1)加强设计基础理论和各种专业产品设计机理的研究, 如材

料应力应变、摩擦磨损理论, 零件失效与寿命的研究, 内燃机原理

与设计, 机床、刀具设计, 等等, 从而为设计提供了大量信息, 如设

计数据、图表图册、设计手册,等等。

·01· 重型汽车结构现代设计



( 2)加强关键零部件的设计研究。整机设计成功与否往往取决

于关键的零部件。根据船舶、飞机设计所采用的模型风浪试验、风

洞试验的成功经验, 50 年代后期, 人们开始加强了关键零部件的

模拟试验,大大提高了设计速度和成功率。

( 3)加强了“三化”研究, 即零件标准化、部件通用化、产品系列

化,后来又提出设计组合化, 这便进一步提高了设计的速度、质量,

降低了产品的成本。

由于加强了设计理论和方法的研究,与经验设计相比, 这一阶

段设计的特点是大大减少了设计的盲目性, 有效地提高了设计效

率和质量并降低了设计成本。至今,这种设计方法仍被广泛采用。

这一阶段的设计方法主要特点是:

( 1)从理论上讲, 这些设计理论主要集中在揭示具体设计对象

的内在机理上而未能将“设计”本身作为一门学科来加以研究。

( 2)从设计方法上讲, 这个阶段设计方法未能将局部与系统、

定性与定量、静态与动态、量变与质变、技术与经济、技术与美学、

设计与销售、硬科学与软科学等关系辩证地加以统一起来, 融汇贯

通于整个设计中,因而在设计方法上还仍有较大的局限性。

( 3)从设计本质上讲, 任何设计都应包含有创造性思维的过

程。这正是设计工作有别于其他工作的一个根本特征。然而, 这个

阶段的设计未能将创造性设计提到应有的高度来认识和研究。

综上所述,如果把这个阶段设计称为传统设计的话, 那么从这

种设计法的不足不难看到现代设计正在孕育诞生。

4. 现代设计阶段

本世纪 50年代到 60 年代,生产和科学技术呈现飞速发展, 产

品生产与竞争、新技术与科学发展都出现了大发展的形势, 概括起

来有几个突出的表现:

( 1)物资需求和产品竞争加剧。新产品层出不穷,首先, 新产品

实用性强、产品质量好、可靠性高、经济、美观大方,于是要求设计、

·11·第一章 产品发展与现代设计



制造、销售、维修服务以及外观美学等多方面技术;其次, 激烈的市

场竞争又迫使产品不断地及时改进、更新、升级与换代。

( 2)大工程和经济实体增多。随着生产水平和科学发展, 以及

大规模经济建设的需要, 大型工程项目剧增, 不仅规模大, 而且结

构复杂, 影响因素众多, 环境也提出较高的要求, 要求更加有组织

的生产、经营、销售, 适应市场竞争、企业联合、经济实体扩大, 等

等。这一系列的变化要求有更多的又更新的科学理论与实用技术

加以支持。

( 3)新知识与实用技术聚生。历史的发展总是这样, 生产的发

展反过来又促进了科学发展和技术进步。近 20年来, 科学技术发

展的特点是新兴科学技术不断涌现。据权威人士推测, 20世纪初

大约每隔 30年知识增加一倍, 后来大约每隔 10年知识就翻一番;

新技术的出现到转化为生产力的周期愈来愈短。如蒸汽机从研制

到实际使用用了百年时间,电动机用了 57年, 汽车用了 27 年, 电

话机用了 12年, 晶体管用了 5 年,而激光器仅用了 1年, 等等。特

别是近 20年科学技术、基本理论、应用基础、实用技术等进入一个

高速发展时期,微电子技术飞速发展且广泛应用, 电子计算机渗透

到各个领域并已进入家庭,这种新技术迅速转化为生产力, 大大地

促进了社会物质生产, 这就是所谓的第三、第四次工业革命的浪

潮;科学经过细化发展之后又朝向多元交叉的大科学方向发展, 如

生物化学、物理化学、人机工程学以及环境科学、生态科学、微观力

学等边缘学科,自然科学又与社会科学汇流而成的技术经济、信息

论、系统论、技术美学等。这些科学的发展、新技术的增扩势必对传

统提出了变革的要求, 同时为新的设计提供了新的设计思想、理

论、方法及手段, 现代设计方法应运而生。

二、现代产品与设计

随着生产发展,人们生活水平和文化需求的提高, 对产品的功

能、实用、美观、可靠等各方面均提出了更高要求, 而市场竞争日趋
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激烈,迫使厂家生产新型、多功能、高质量的产品, 设计与生产周期

要短。传统设计无法满足这些需求,必须采用现代设计技术。

电子与计算机的快速发展,力学、计算技术的发展,为设计的

现代化提供了重要条件,促进了现代设计技术的发展和实用, 使新

的产品不断产生;新产品适应市场激烈竞争, 在竞争中又逼迫设计

方法的充实、提高, 推动产品设计也不断的多样化。

产品的设计大致可归纳为三种类型:开发性设计、适应性设计

和变参数设计。

1. 开发性设计——或者称为没有样板的设计。它是在不知道

设计方案、设计原理的情况下, 从对产品的抽象要求出发设计出在

质和量方面都能满足要求的产品。机械传动的重型汽车发展成为

矿山用重载电动轮自卸汽车,后者就是开发性设计的产物。

2. 适应性设计——在总的方案原理基本保持不变的情况下对

已有产品进行局部变更, 使它适应于在质和量方面的某种附加要

求。这里,局部方案原理是有所变化的, 如在汽油发动机中设计汽

车喷射装置代替传统的汽化器,以节约燃料, 就属于适应性设计。

3. 变参数设计——在方案原理和功能结构都不变的情况下,

对现有产品的结构配置和尺寸加以改变, 使之适应于量的方面有

所变更的要求,系列车型的产生要用变参数设计。

三、现代机械设计的四大要求

根据专家们分析,归纳出现代机械产品的设计有四大要求:

1. 三性统筹。即适用性、可靠性、经济性的三者辩证统一。适

用性包括产品的先进性的内容, 既要有先进的性能, 又很适用;不

可靠的机械产品无法被用户所接受;经济性是人们的追求, 也是市

场竞争的重要条件之一。

2. 人机配合。用户至上,机器由人操纵, 设计就是要全面考虑

人与机器的协调关系。

3. 四位一体。机械、电气、液压、气动四种传动方式有机匹配,

·31·第一章 产品发展与现代设计



合理选择,实现机-电一体化。

4. 多方兼顾。将设计、制造、管理、使用、维修、保养等作全面的

综合分析,融于产品中。

四、现代设计的一般特征

现代设计有别于传统设计,概括起来, 具有如下的方面:

1. 从设计性质上分析, 现代设计面向功能目标, 将技术、经济

和社会环境等多因素统筹考虑;传统设计面向的问题偏重于技术。

前者是面向整机总功能目标的“发散性思维”, 而后者是朝向结构

方案的“收敛性思维”。

2. 从设计对象观察,现代设计注重机械系统的全局构成与造

型设计,传统设计往往局限于元件与结构。

3. 从设计方法上看,现代设计多元化、广义化综合分析, 使其

在各种工况下实现方案且力争全域优化目标;传统设计多为经验

性、单项或几项的设计准则。

4. 从设计部署上分析,现代设计贯穿装备的开发过程, 运用现

代技术作可行性与可靠性分析,是市场预测及工业性试验、现场试

验、使用维修的信息反馈的再设计。

5. 从设计手段来看, 现代设计充分利用计算机、数据库、CA D

等现代手段;而传统设计是简单的计算工具、手册、图表等的应用。

6. 从设计考虑的工况上观察, 现代设计考虑机械的动态环境

条件, 在动载下设计, 全面考虑所遇到的各种工况条件;传统设计

主要考虑结构的静态设计,将复杂工况、载荷作简化, 统一于安全

系数之中,是一种近似处理方法。

因此,工程技术工作者把现代设计概括五大特征:

1. 时域特征: 80 年代前后初步成熟且在一段相当长时间内继

续发展与研究的设计与分析方法学。

2. 哲理特征:在盲目的、经验的、感性的、类比的基础上, 上升

到自觉的、科学的、理论的、逻辑的设计与分析方法学。
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3. 质量特征:能大幅度地提高稳定性、准确性与快速性的设计

与分析方法学。

4. 目标特征:在稳态分析基础上考虑多变量动态特性以广义

优化为目标。

5. 手段特征:为使结构优化, 在设计中运用自动设计工具的设

计与分析方法学。

1. 3 现代设计方法

现代设计方法是以科学方法论研究事物的内在规律, 并用数

学语言对其规律进行描述,建立数学模型, 利用现代分析技术进行

综合分析,再应用现代计算技术确定接近运动状态的多变量参数,

使其定量化。于是,不难看出, 现代设计方法随科学技术的发展不

断地扩充与完善。给现代设计方法一个完整的定义, 将其内容全部

列出,那将是很困难的。为了实用, 我们在此列举常用的方法。

一、技术预测法

技术预测法是在设计之前根据占有的资料数据, 从设计对象

自身发展规律和市场形势出发, 预测在今后一定时期内的发展动

向。应用回归分析法、外推法、包络预测法等数学方法进行定量或

定性预测分析。技术预测法虽是设计的最初步骤, 但它的可靠性与

准确性是近、中、长期准确决策的关键。

二、系统分析法

系统分析法是分析确定设计对象的组成系统、结构, 对总系

统、子系统及其构成系统、元件进行分析与综合,确定系统、元件的

输入-输出及其连接关系等。机器中一切总成、部件、零件以及传动

系都可作为系统,通过边界与周围系统分离, 又通过输入和输出信

号与周围联系。系统分析法所常用的工具是动态分析、信息处理、

模式识别、人机工程、优化方法、逻辑学等。
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三、信号分析法

当技术预测与系统分析后便可大致确定设计对象的主体结

构。设计者面临的重要课题是原始技术参数的确定与取舍, 比如载

荷的处理,这就要应用信号处理方法进行统计分析, 获得其主要特

征值, 在工程中常用的是随机信号的时域特征、频域特征、幅值域

特征等。较实用的分析方法有回归分析、方差分析、相关分析、谱分

析、传递函数、概率密度等。

信号分析是一门新兴的科学,可广泛地用于各领域, 它是取得

和确定设计参数可靠而有效的方法。

四、动态分析设计法

动态分析设计法是从动态情况分析出发, 把载荷看成是动态

地进行载荷谱处理,再根据结构在动载下的运动规律而进行设计。

众所周知,任何系统都是处于正常信号与干扰信号作用之下, 设计

参数必须从动态而求之,才能比较真实地反映客观实际。从动态入

手研究动态特性,又推理稳态特性, 已成为当前重要的设计与分析

方法。主要思路是将系统作为线性系统,系统在输入信号作用下,

通过传递函数, 确定输出信号, 或者将输出、输入以及传递特性三

者有二求其之余。动态设计是基于控制论的设计方法, 已是各门学

科共同的方法。

五、可靠性设计法

可靠性是指系统在规定条件的使用寿命内, 完成规定功能的

概率。它把条件、功能及相应的寿命三者综合统筹分析确定。可靠

性设计需要对产品或系统进行失效分析,试验统计分析, 累积可靠

性数据,采用可靠性计算方法对结构进行可靠性计算, 确定有关的

设计参数。提高产品的可靠性是人们的殷切愿望, 也是市场竞争的

必然需求,应当在设计中予以提倡。

六、优化设计法

优化设计法是在给定方案下, 利用各种数学优选法进行参数
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计算的方法。从广义来说,采用各种设计、计算方法求得参数进行

比较, 择其优者,最终得到一个最佳的设计方案, 也应当说是优化

设计。优化设计是现代设计方法的核心内容之一, 这是因为生产与

市场需要最佳产品。电子计算机的广泛应用、最优化计算方法的发

展等等因素,逐渐被人们所接受, 推动了社会生产与社会生活的不

断向前发展,使得该领域最为活跃。

七、计算机辅助设计法

“计算机辅助设计 ( CAD)是将人和机器混编在课题专业组中

的一种技术,从而使人和机器的最好特性联系起来。”这是 1973 年

国际信息处理联合会给出的定义。人具有逻辑推理、判断、图形识

别、学习、联想、思维、表达、自我控制等能力和特点, 而计算机具有

运算快、精度高、存储量大, 显示迅速以及不忘记、不疲劳的长处。

所以最好的特性联系是“人机交互技术”。可见, 它是一种智能型设

计,特别是当今已陆续问世的各类专家系统。

计算机储存各种数据、计算程序、设计标准中的曲线、标准件

图,设计者可以操纵键盘, 输入数、图, 进行各种计算、图形绘制、编

辑。确定的设计图存盘或通过绘图机输出, 从而实现设计的自动

化。可见, 一个完备的 CAD 系统由科学计算、绘图与图形显示、数

据库三方面的功能配合而成。其中的数据库是一个通用的综合性

的数据的集合。它把数据本身与实体间的描述存入库中, 再配合知

识库、专家系统对数据进行各种组合以供设计者利用。

值得特别提及的是有限元法在设计中的作用是十分重要的。

它不但可以根据需要计算大型复杂结构的刚度、静应力、热变形、

应力集中等静态参数,还可以算出结构的频率、阻尼比、各阶振型、

动应力、动态响应等。还可以利用有限元计算对结构进行优化设

计。它已经成为机械设计不可缺少的重要工具。

应该指出的是对现代设计方法不能以“万能”、“静止”的眼光

来对待,它处于不断发展的阶段。可以说, 现代设计方法为我们的
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设计工作提供了新颖而广阔的思路,需要我们去运用、检验、扩充、

修正与丰富。但实践已证明它的威力与效果, 给社会带来重大效益

是毫无疑问的。

工程上设计类型、设计目的各式各样, 虽然没有办法给出一个

统一的模式,特别需要充分发挥设计者的聪明才智, 但应该有一个

统一的步骤。概括地说, 现代设计的步骤应当有建模→对策→决策

这三大阶段。其主要步骤为技术预测→信号分析→科学类比→系

统分析→逻辑设计→现代设计方法→产品试验及质量评价→设计

修改及产品定型。
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第一部分  复杂结构设计

第二章 有限元法设计

当对于一个复杂事物的认识感到困难时, 人们就常常将其分

类简化,对每个离散化部分加以研究、认识,再综合为一个整体, 最

后给出事物特征的一般规律。工程上复杂结构分析也是采用这种

科学思维方法,把复杂结构的连续体分割成若干形体, 研究、分析、

计算子形体或者单元形体的特征,再回到整体结构中, 这就是结构

分析有限元法的基本思想。60年代前的相当长时期, 复杂结构的

弹性体求解十分困难, 随着计算机的普及、数值计算的快速发展,

有限元法日益成熟,成为当今工程设计师的基本设计技术, 也是重

型汽车结构现代设计所广泛应用的重要技术。

有限元法的基本思想可以概括为:首先将一个连续的弹性体

离散化,分割成彼此节点相连的有限单元体;然后对单元体进行分

析, 用节点位移表示结构的变形, 由此建立整个结构总位能表达

式;再应用变分原理求得线性方程组, 方程组的未知变量为节点位

移, 对线性方程组求解时可采用常用的消元法或迭代法等数值计

算法,从而求出节点位移近似值;最后应用弹性力学应力与位移方

程求得各节点应力。



2. 1 弹性力学的基本问题

弹性体受到外力(体积力、表面力或集中力) 的作用, 其内部

产生应力,可用弹性体内一个微元六面体表示, 见图 2. 1。

图 2. 1 微元六面体上的应力

  其正应力符号与其面上的外法线坐标轴方向一致;九个剪应

力因为剪应力互等定理, 则仅有三个是独立的。故一个微元体, 仅

有六个应力是独立的,即

σ= (σx , σy , σz ,τx y , τy z, τz x ) T ( 2. 1)

同理,弹性体内的某一点应变也有六个是独立的, 即

ε= (εx ,εy , εz, γx y , γy z ,γz x ) T ( 2. 2)

弹性体内任意点的位移, 用它在 x , y , z 三个坐标轴上的投影

u , v, w 表示, 即

f = ( u, v, w ) T ( 2. 3)

其方向与坐标轴方向一致。

工程上有两种常见的情况,其一, 载荷作用在某厚度的薄板周
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围且平行中面沿厚度不变,见图 2. 2。由图 2. 2( a) 可见, 板两面为

图 2. 2 平面应力与平面应变

自由表面, 有σz = τz x = τz y = 0,εz = 0,则称为平面应力问题, 应力

分量只有σx ,σy ,且τx y = τy x。其二,与之相反, 弹性体沿轴线方向尺

寸很大, 如长杆、轴、管等, 作用力沿轴线方向没什么变化, 其截面

上的应力仅是 x , y 的函数, 即τz x = τz y = 0,εz = 0, 称其为平面应

变问题。见图 2. 2( b)。

在介绍了上述几个基本概念后再来概述弹性力学的基本方

程。

一、静力(运动) 方程

取弹性体中一个微元体在 x , y , z 三坐标轴方向上的长度分别

为 dx , dy, dz , 其应力分量由式( 2. 1) 表示。由于应力分别为 x , y , z

的函数, 微元体相应的截面上存在应力增量, 比如在 x 面上的 σx ,

τx y , 在 x + dx 面上则相应有 σx +
�σx
�x

dx , τx y +
�τx y

�x
dx , 在 y + dy,

z + dz 面上也有相应的应力增量。考虑六面体三个方向上力的平

衡∑F X = ∑F Y = ∑F Z = 0,得到应力平衡方程, 整理后得到

平衡方程式:
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�σx
�x

+
�τx y

�y
+
�τx z

�z
+ X = 0 ρ

�
2
u
�t

2

�τy x

�x
+
�σy
�y

+
�τy z

�z
+ Y = 0 ρ

�2 v
�t 2

�τz x

�x
+
�τz y

�y
+
�σz
�z

+ Z = 0 ρ
�2 w
�t

2

( 2. 4)

式中, X , Y, Z 分别为体积力沿坐标轴分解的三个分力;ρ为物体密

图 2. 3 六面体应力的增量

度;
�

2
u
�t

2 ,
�

2
v
�t

2 ,
�

2
w
�t

2 为沿坐标轴方

向的加速度。

微元体应力及应力增量表

示在图 2. 3 中。

这些关系式表征弹性体内

部应力分量间的关系, 那么弹

性体边界上外力与内力有什么

关系呢?于是,取弹性体边界微

元体表示在图 2. 4 中。由平衡

条件∑F X = 0, ∑F Y = 0,

∑F Z = 0, 列出相应平衡方程可以得到下式:

lσx + mτx y + nτz x = X

lτx y + mσy + nτy z = Y

lτz x + mτy z + nσz = Z

( 2. 5)

式中,三个方向余弦分别为(见图 2. 4)

l = cos( x N ) = cosα,

m = cos( y N ) = cosβ,

n = cos( z N ) = cosγ,
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图 2. 4 边界应力

二、几何方程

1. 应变与位移的关系式

εx =
�u
�x

,  εy =
�v
�y

,  εz =
�w
�z

γxy =
�u
�y

+
�v
�x

, γy z =
�v
�z

+
�w
�y

,γz x =
�u
�z

+
�w
�x

( 2. 6)

记作矩阵形式则有

ε=
�u
�x

,
�v
�y

,
�w
�z

,
�u
�y

+
�v
�x

,
�v
�z

+
�w
�y

,
�u
�z

+
�w
�x

T

( 2. 7)

2. 应变连续方程

�
2
εx
�y 2 +
�

2
εy
�x 2 =
�

2
γxy

�x�y
�2εy
�z2 +
�2εz
�y2 =
�2γyz

�y�z
�

2
εz
�x

2 +
�

2
εx
�z

2 =
�

2
γz x

�z�x
�
�x
�γz x

�y
+
�γx y

�z
-
�γyz

�x
= 2
�

2
εx
�y�z

�
�y
�γx y

�z
+
�γy z

�x
-
�γz x

�y
= 2
�2εy
�z�x

�
�z
�γy z

�x
+
�γz x

�y
-
�γxy

�z
= 2
�2εx
�x�y

( 2. 8)
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三、物理方程

应力与应变的关系(广义胡克定律) 表示如下。

1. 用应力表示应变的关系式

εx =
σx
E

- μ
σy
E

- μ
σz
E

εy =
σy
E

- μ
σx
E

- μ
σz
E

εz =
σz
E

- μ
σx
E

- μ
σy
E

γx y = τx y / G

γy z = τyz / G

γz x = τz x / G

( 2. 9)

式中, E 为弹性模量, G为剪切弹性模量,μ为泊松比。其中

G =
E

2( 1 + μ)
( 2. 10)

2. 用应变表示应力的关系式

σx =
E( 1 - μ)

( 1 + μ) ( 1 - 2μ)
εx +
μ

1 - μ
εy +
μ

1 - μ
εz  

σy =
E ( 1 - μ)

( 1 + μ) ( 1 - 2μ)
μ

1 - μ
εx + εy +

μ
1 - μ
εz

σz =
E ( 1 - μ)

( 1 + μ) ( 1 - 2μ)
μ

1 - μ
εx +
μ

1 - μ
εy + εz

τx y =
E ( 1 - μ)

( 1 + μ) ( 1 - 2μ)
1 - 2μ

2( 1 - μ)
γx y

τy z =
E( 1 - μ)

( 1 + μ) ( 1 - 2μ)
1 - 2μ

2( 1 - μ)
γy z

τz x =
E ( 1 - μ)

( 1 + μ) ( 1 - 2μ)
1 - 2μ

2( 1 - μ)
γz x

( 2. 11)

写成矩阵形式,则
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σx
 
 

σy
 
 

σz
 
 

τxy
 
 

τyz
 
 

τzx
 
 

=
E( 1- μ)

( 1+ μ) (1- 2μ)

1
μ

1 - μ
μ

1- μ
0 0 0

μ
1 - μ

1
μ

1- μ
0 0 0

μ
1 - μ
μ

1 - μ
1 0 0 0

0 0 0
1 - 2μ

2( 1- μ)
0 0

0 0 0 0
1 - 2μ

2( 1- μ)
0

0 0 0 0 0
1- 2μ

2(1- μ)

εx
 
 

εy
 
 

εz
 
 

γxy
 
 

γyz
 
 

γz x
 
 

( 2. 12)

式( 2. 12) 可简写成

σ= Dε ( 2. 13)

其中, D 为弹性矩阵, 表示材料应力与应变关系矩阵, 其值决定于

弹性模量 E 和泊松比 μ。

D =
E ( 1 - μ)

( 1 + μ) ( 1 - 2μ)

1
μ

1 - μ
μ

1 - μ
0 0 0

μ
1 - μ

1
μ

1 - μ
0 0 0

μ
1 - μ

μ
1 - μ

1 0 0 0

0 0 0
1 - 2μ

2( 1 - μ)
0 0

0 0 0 0
1 - 2μ

2( 1 - μ)
0

0 0 0 0 0
1 - 2μ

2( 1 - μ)

( 2. 14)

2. 2 最小位能原理

一、外力功与应变能

一个简支弹性梁,中间受一集中载荷 P ,梁在 P 力作用下产生
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变形,记梁在 P 方向上产生的位移为 Δ。不难想象, 外力在相应的

位移上做功为

W =∫
Δ

0

p dΔ

它以图 2. 5 中面积 OBA 表示。

图 2. 5 外力、位移及功

  弹性梁在外力作用下做功, 而梁产生变形储存了能量即变形

能。其变形能为

U =∫
V

1
2
σεdv

二、虚功与虚应变能

虚功的概念在结构力学中有过详述。虚功是对实功而言, 实功

是力在其自身所引起的位移上所做的功;而虚功是力在其他原因

所引起的位移上所做的功,但它决非虚无之意。将其相应的位移称

为虚位移,假如有一虚位移 δu, 则外力 P 的虚功表示为

W =∫
S

P Tδuds ( 2. 15)

式中, P = ( X , Y, Z)
T
; u = ( u, v, w )

T
; S 为边界(面积)。

前面已经介绍过应变能由外力功转化而来,相类似, 与虚功相

对应的有虚应变能,它在数值上表示为
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U =∫
V

σ
T
δεdv

式中,σ= (σx , σy , σz ,τx y , τy z, τz x )
T
;ε= (εx , εy , εz, γx y , γy z ,γz x )

T
; V为

体积;δε为虚应变。

三、系统总位能

弹性体在所受外力作用下做功即表示外力具有位能, 记为 V,

两者数值相等, 符号相反, 这正是能量守恒定律, 即 U = W, V =

- W。在弹性系统里, 将结构变形能 U 与外力的位能 V 之和称之

为系统的总位能,即

Φ= U + V

或 Φ=
1
2∫

v

σTεdv -∫
S

P T uds ( 2. 16)

四、最小总位能原理

最小位能原理也称虚位移原理, 它是结构力学中十分重要的

原理,由它简捷地给出有限元法的基本方程。

在弹性体中,一个系统在力的作用下处于平衡状态时, 系统所

有的外力和内力在任何虚位移上所做的虚功之和总为零, 这一原

理称之为虚功原理。将虚功原理应用于一个弹性系统, 当系统处于

平衡状态时,系统总位能有极值, 用其微分表示有

δΦ= 0 ( 2. 17)

这就是最小位能原理即虚位移原理。其严格定义表述为:在许多为

约束条件所允许的微小位移中,只有满足平衡条件时, 弹性系统的

总位能有极值(或说一次变分为零)。该定义可简言之, 当系统为稳

定平衡时,其总位能最小。

2. 3 平面问题的有限元法

平面问题在工程中应用比较多,而且有典型性, 本节介绍平面
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应力问题的有限元法, 以此说明弹性体有限元分析方法的基本思

想和具体过程。

一、弹性连续体的离散化 —— 单元划分

对于一个实际结构,首先简化其几何形状按比例画出简图, 即

为该结构件的求解区域。见图 2. 6,图 2. 6( a ) 中给出一均匀受拉伸

的平板。板中划分若干三角形单元, 每个单元都是等厚度的三角形

图 2. 6 平板拉伸

平板, 见图 2. 6( b)。三角形顶点为单元与单元之间的连接点, 称

为节点。节点都是假想的铰链,见图 2. 7。它传递集中力, 不传递力

矩。对于边界上的单元, 边界上曲线用折线替代,见图 2. 7( b)。

图 2. 7 计算网格

( a ) 三角形单元 ; ( b) 边界单元

  需要说明的是, 单元划分应注意如下几点:

( 1) 相邻单元之间互不重叠,又不分离;

( 2) 任意一个三角形单元的顶点必须同时为相邻单元之顶
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点,但又不能为其边上的内点;

( 3) 边界上三角形单元只能有一条边为边界线;

( 4) 单元的边长尽量不要相差太大。

二、位移函数

在结构力学中,以应力作为基本未知量则为“力法”;如果以位

移作为未知量,由任一点的位移求出应变, 再由物理方程求得应力

则为“位移法”。在弹性体有限元法中, 采用后者更为方便,为此, 需

建立位移函数。

在平面问题中,单元体内任一点位移分量 u 和 v 的函数式,以

一次函数为最简捷。比如

u = α1 + α2 x + α3 y

v = α4 + α5 x + α6 y
( 2. 18)

式中,α1 , α2 , ⋯,α6 为待定常数。

以三角单元为例,若单元的三节点 i, j , m的位移分别为 ui, vi,

u j , vj , um , vm ,则把三个节点的坐标代入式( 2. 18) 后有

ui = α1 + α2 xi + α3 yi

u j = α1 + α2x j + α3y j

um = α1 + α2 x m + α3 ym

vi = α4 + α5 x i + α6y i

vj = α4 + α5 x j + α6 y j

vm = α4 + α5 x m + α6 ym

( 2. 19)

式( 2. 19) 为单元节点位移函数。位移函数多项式可以有二次

项、三次项, 项数越多越能接近实际位移形态,精度也越高。三角形

单元节点位移的几何表示见图 2. 8。

位移函数式( 2. 19) 中 α1 ,α2 , ⋯,α6 六个待定的系数由六个线

性方程式求解,以式( 2. 19) 前三个方程求出 α1 ,α2 , α3 ;后三个方程

求出α4 , α5 ,α6。以前三个方程为例说明待定系数的求定方法。

首先,将方程写成矩阵形式:
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图 2. 8 三角形单元节点编号及节点的位移分量

1 x i yi

1 x j y j

1 x m ym

α1

α2

α3

=

ui

u j

um

( 2. 20)

求解上述方程组,得

α1 =
1

2Δe
( a iui + a j uj + a mum )

α2 =
1

2Δe
( biui + bj u j + bm um )

α3 =
1

2Δe
( ciui + cj u j + cmum )

( 2. 21)

其中

ai = x j ym - xm y j  bi = y j - ym ci = x m - x j

a j = x m yi - xiym bj = ym - y i cj = x i - x m

am = x iy j - x j y i bm = yi - y j cm = x j - xi

 Δe为三角形单元 e的面积。

Δe =
1
2

1 x i y i

1 x j y j

1 x m ym

=
1
2

( bicj - bj ci)

另外,可用同样的方法, 求得待定常数α4 , α5 和 α6 :
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α4 =
1

2Δe
( a ivi + a j vj + am vm )

α5 =
1

2Δe
( bivi + bj v j + bm vm )

α6 =
1

2Δe
( civi + cj v j + cm vm )

( 2. 22)

将系数回代到位移表达式( 2. 18) 中, 得到位移函数表达式为

  

u ( x , y ) =
1

2Δe
[ ( aiui + a j u j + a m um )

    + ( biui + bj u j + bm um ) x

    + ( ciui + cj u j + cm um ) y ]

   =
1

2Δe∑i, j , m

( a i + bix + ciy ) ui

v( x , y) =
1

2Δe∑i, j , m

( a i + bix + ciy) vi

( 2. 23)

三、单元总位能

前已叙及,总位能包括变形能和外力位能。

1. 单元应变能

( 1) 单元应变

任意三角形单元 e上的应变向量 ε
e
关于节点位移的表达式为

   εx =
�u
�x

=
1

2Δe
( bi, 0, bj , 0, bm , 0) ( ui, vi, u j , vj , um , vm ) T

 εy =
�v
�y

=
1

2Δe
( 0, ci, 0, cj , 0, cm ) ( ui, vi, u j , v j , um , vm )

T

 γx y �=
�v
�x

+
�u
�y

=
1

2Δe
( ci, bi, cj , bj , cm , bm ) ( ui, vi, u j , vj , um , vm ) T

写成矩阵形式:
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ε
e

=

εx

εy

γx y

=
1

2Δe

bi 0 bj 0 bm 0

0 ci 0 cj 0 cm

ci bi cj bj cm bm

ui

vi

u j

v j

um

vm

( 2. 24)

令

B
e

=
1

2Δe

bi 0 bj 0 bm 0

0 ci 0 cj 0 cm

ci bi cj bj cm bm

= ( B
e
i, B

e
j , B

e
m ) ( 2. 25)

B
e
i =

1
2Δe

bi 0

0 ci

ci bi

 ( i= i, j , m 循环定义)   

即

εe = Beδe ( 2. 26)

式中,δ= ( ui, vi, u j , v j , um , vm ) T , Be 为应变矩阵。

( 2) 单元应力

同理,可以得到用位移表示的单元应力, 由式( 2. 13) 有

σe = Dεe

将式( 2. 26) 代入上式有

σe = DBeδe ( 2. 27)

令 Se = DBe, 称为应力矩阵,于是有

σ
e

= S
e
δ

e
( 2. 28)

式中,弹性矩阵 D 由式( 2. 14) 确定。

( 3) 单元应变能

在平面问题里变形能由下式给出:

U =
1
2�

D

(σxεx + σyεy + τxyγx y ) hdx dy =
1
2�

D

εT ¡¤σhdx dy

( 2. 29)
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可得到单元 e上变形能 Ue 关于节点位移的表达式:

U
e /

=
1
2�

e

(σxεx + σyεy + τx yγx y ) hdx dy

=
1
2�

e

(σeTεe) hdx dy ( 2. 30)

其中 σe T = εeT D

于是 U
e

=
1
2�

e

ε
eT

Dε
e
hdx dy

由式( 2. 26) ,则上式可写成:

Ue �=
1
2�

e

(δe T BeT DBeδe) hdx dy

=
1
2
δ

e T�
e

( B
e T

DB
e
) hdxdyδ

e

=
1
2
δ

e T
K

e
δ

e
( 2. 31)

其中 K
e

= �
e

B
eT

DB
e
hdx dy ( 2. 32)

或者 = �
e

B
eT

S
e
hdx dy

K
e
称为单元 e的刚度矩阵, h 为单元厚度。

对于平面问题的三角形线性单元来说,由于 B
e
, D都是常数矩

阵,且有�
e

dxdy = Δe, 所以单元刚度矩阵可以写成:

Ke = hΔeBeT DBe =

K
e
ii K

e
ij K

e
im

Ke
j i Ke

j j Ke
j m

K
e
m i K

e
m j K

e
mm

( 2. 33)

其中单元刚度矩阵 K
e
的九个子刚度矩阵可以用一通式计算,即

Ke
st 2× 2 = hΔeBe T

s2× 3 D3× 3 Be
t 3× 2 ( s, t = i, j , m 循环定义)

( 2. 34)
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关于 Ke 的具体计算格式,留后再叙。

最终得到单元 e的变形能关于节点位移的表达式:

Ue =
1
2
δeT Keδe ( 2. 35)

式( 2. 35) 也称为节点位移二次型表达式。

2. 外力位能

作用于物体上的力一般分为三类,即体积力、面积力、集中力。

其相应的位能表达式分别介绍如下:

( 1) 单元 e的体积力位能

Ue
p = - �

e

f T p ehdxdy = - δeT�
e

NeT p ehdx dy ( 2. 36)

式中,单元 e的体积力 P
e

= �
e

N
e T

p
e
hdx dy

其中

N i = N i( x , y ) =
1

2Δe
( ai + bix + ciy )

N j = N j ( x , y ) =
1

2Δe
( a j + bj x + cj y )

N m = N m ( x , y) =
1

2Δe
( am + bm x + cm y )

称为形状函数,它决定于三角形单元的形状。

( 2) 单元 e面积力位能

U e
q = -∫

Γ
e

hf T qeds = - δe T∫
Γ

e

hN eT qeds ( 2. 37)

式中,单元的面积力 Q
e

=∫Γ
e

hN
e T

q
e
ds

( 3) 单元 e集中力位能

U
e
R = - hδ

eT
N

eT
r

e
( 2. 38)

式中, r e 表示集中力。

3. 单元 e的总位能
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单元 e上的总位能包括变形能 Ue、体积力位能 Ue
p、面积力位

能 U
e
q、集中力位能 U

e
R ,即

   Φe �= Ue + U e
p + Ue

q + Ue
R

=
1
2
δ

eT
K

e
δ

e
- δ

eT �
e

hN
eT

p
e
dx dy

 +∫
Γ

e

hNe T qeds + hNeT r e ( 2. 39)

四、弹性体的总位能

整个弹性体的总位能是各个单元体的总位能之和, 由式

( 2. 39) 有

Φ �= ∑
e

0

e= 1

Φ
e
=

1
2
δ

T∑
e
0

e = 1

K
e
δ- δ

T∑
e
0

e = 1

L
e  
 

 
 

+ P
e

+ Q
e

+ R
e

( 2. 40)

其中  �总体刚度矩阵 K = ∑
e

0

e= 1

K
e

= ∑
e
0

e = 1
�

e

hB
e T

D B
e
dx dy

总体位移列向量 δ= ∑
e
0

e = 1

δ
e

总体积力向量 P = ∑
e
0

e = 1

P
e

= ∑
e
0

e= 1
�

e

hN
e
p

e
dxdy

总面积力向量 Q = ∑
e

0

e= 1

Qe = ∑
e
0

e = 1
∫
Γ

e

hNeqeds

总集中力向量 R = ∑
e

0

e= 1

N
eT

r
e
h

式中, K
e
,δ

e
, P

e
, Q

e
, D, B

e
, N

e
都是相应的扩大矩阵。

令 F = P + Q + R

为总负荷列向量, 则整个弹性体的总位能关于节点位移的表达式

可写成:
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Φ=
1
2
δ

T
Kδ- δ

T
F ( 2. 41)

由此可见, 总位能 Φ是节点位移的二次函数, 且二次项由二次型

1
2
δ

T
Kδ所给出。

五、建立线性方程组

在弹性体总位能表达式( 2. 41) 中, 总刚度矩阵 K 和总载荷阵

F 都已知, 总位能Φ是位移函数 u( x , y ) , v( x , y ) 的函数, 即Φ为节

点位移的函数。它也可由多元函数给出:

Φ= �( u1 , v1 , u2 , v2 ,⋯, un , vn ) ( 2. 42)

根据最小位能原理, 满足平衡条件的弹性系统的总位能有极

值,即一次变分为零, 由式( 2. 17)δΦ= 0知多元函数式 ( 2. 42) 有

极值的必要条件为

�Φ
�δ

= 0 ( 2. 43)

或
�

1
2
δ

T
Kδ- δ

T
F

�δ
= 0 ( 2. 44)

这里,
�
�δ
表示对 δ的各个分量分别求偏导数,于是式( 2. 44) 为

Kδ- F = 0 ( 2. 45)

或 Kδ= F

式( 2. 45) 就是以总刚度矩阵为系数, 节点位移为未知量的线性代

数方程组。

六、单元与节点应力的计算

在获得代数方程组Kδ= F 后,通过求解则可得到位移向量δ,

从而可求得结构中各节点处的位移分量 ui 和 vi。根据单元节点上

的位移值, 利用几何方程可以求得应变向量ε= Bδ。若初应变向量

为已知,根据物理方程, 就可以求得应力分量列阵,即

σ= D(ε- ε0 )
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下面讨论应力计算中的几个具体方法。

1. 单元形心应力

应当指出的是,由上式求得的应力分量列阵是单元的应力。由

于三角形单元的应力在单元内是常量, 在相邻单元间应力是跳跃

的。如果把单元内的常量应力看成是形心应力, 则误差最小。

2. 节点应力

由于结构件的破坏往往是从边界开始,因而, 从强度的角度来

看, 往往需要计算边界上的应力。边界节点应力可代表边界应力,

而边界单元应力却不能代表边界应力, 这就需要把单元应力换算

成节点应力。

( 1) 内部节点的应力计算

对于内部节点上的应力, 可以用节点周围的单元应力的算术

平均值或面积加权平均值来决定。这种办法对于某节点附近的单

元之间的应力梯度不大时效果更好。

( 2) 边界节点的应力计算

先将边界节点周围单元的应力线性外推到边界上, 然后再利

用面积加权平均法,求出边界上的应力。

七、算例

一平面板梁结构, 载荷 q = 100N / cm 2 作用于梁的上沿面, 梁

板厚 0. 8cm, 载荷均匀分布,为方便计算, 不计自重且泊松比 μ=

0, 试求其位移和应力。见图 2. 9。

  1. 离散化

该板梁结构和载荷是对称的,可只取其一半来计算。为简单起

见, 将被分析部分划分为两个 3 节点三角形单元, 如图 2. 9( b) 所

示。每个三角形单元的节点i, j , m如图 2. 9( c) ( d) 标注。单元①的

节点依次为 2, 4, 1;单元 ② 的节点依次为 2, 3, 4。

2. 单元刚度矩阵的计算

( 1) 单元节点坐标及形函数中参数的计算
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图 2. 9 板梁结构

单元① 节点 2的坐标 i1 ( 0, 0) , 节点 4的坐标 j 1 ( 6, 6) , 节点 1

的坐标 m 1 ( 0, 6)。单元 ② 节点 2 的坐标 i2 ( 0, 0) , 节点 3 的坐标

j 2 ( 6, 0) , 节点 4 的坐标 m 2 ( 6, 6)。两个三角形的面积可由下式算

出:

A1 =
1
2

1 xi
1

y i
1

1 x j
1

y j
1

1 x m
1

ym
1

=
1
2

1 0 0

1 6 6

1 0 6

= 18cm 2 �

A2 =
1
2

1 xi
2

y i
2

1 x j
2

y j
2

1 x m
2

ym
2

=
1
2

1 0 0

1 6 0

1 6 6

= 18cm 2

bi
1

= -
1 y j

1

1 ym
1

= 6 - 6 = 0
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ci
1

=
1 x j

1

1 x m
1

= 0 - 6 = - 6

bj
1

=
1 y i

1

1 ym
1

= 6 - 0 = 6

cj
1

= -
1 x i

1

1 x m
1

= 0 - 0 = 0

bm
1

= -
1 yi

1

1 y j
1

= 0 - 6 = - 6

cm
1

=
1 x i

1

1 x j
1

= 6 - 0 = 6

bi
2

= -
1 y j

2

1 ym
2

= 0 - 6 = - 6

ci
2

=
1 x j

2

1 x m
2

= 6 - 6 = 0

bj
2

=
1 y i

2

1 ym
2

= 6 - 0 = 6

cj
2

= -
1 x i

2

1 x m
2

= 0 - 6 = - 6

bm
2

= -
1 yi

2

1 y j
2

= 0 - 0 = 0

cm
2

=
1 x i

2

1 x j
2

= 6 - 0 = 6

( 2) 按单元刚度矩阵子块计算公式计算出结果, 填入两个单

元的单元刚度矩阵 K
e
1 , K

e
2
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Ke
r s =

E t
4( 1 - μ2 )Δ

br bs +
1 - μ

2
cr cs

μcr bs +
1 - μ

2
br cs

 

μbr cs +
1 - μ

2
cr bs

cr cs +
1 - μ

2
br bs

式中, r = i, j , m; s = i, j , m。

K
e
1 =

0. 8E
72

  3  4  7  8  1  2

18 0 0 - 18 - 18 18

0 36 0 0 0 - 36

0 0 36 0 - 36 0

- 18 0 0 18 18 - 18

- 18 0 - 36 18 54 - 18

18 - 36 0 - 18 - 18 54

3

4

7

8

1

2

K
e
2 =

0. 8E
72

  3  4  5  6  7  8

36 0 - 36 0 0 0

0 18 18 - 18 - 18 0

- 36 18 54 - 18 - 18 0

0 - 18 - 18 54 18 - 36

0 - 18 - 18 18 18 0

0 0 0 - 36 0 36

3

4

5

6

7

8

3. 结构整体刚度矩阵的计算

根据整体刚度矩阵子块可由各单元刚度矩阵对应子块叠加得

出的公式,计算整体刚度矩阵 K。

K = ∑
m

i= 1

K
e
i
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K =
0. 8E

72
×

    1  2    3    4  5  6    7    8

54 - 18 - 18 0 0 0 - 36 18

- 18 54 18 - 36 0 0 0 - 18

18 18 18 + 36 0 + 0 - 36 0 0 + 0 - 18 + 0

0 - 36 0 + 0 36 + 18 18 - 18 0 - 18 0 + 0

0 0 - 36 18 54 - 18 - 18 0

0 0 0 - 18 - 18 54 18 - 36

- 36 0 0 + 0 0 - 18 - 18 18 36 + 18 0 + 0

18 - 18 - 18 + 0 0 + 0 0 - 36 0 + 0 18 + 36

1

2

3

4

5

6

7

8

       1  2  3  4  5  6  7  8

  = -
E
5

3 - 1 - 1 0 0 0 - 2 1

- 1 3 1 - 2 0 0 0 - 1

- 1 1 3 0 - 2 0 0 - 1

0 - 2 0 3 1 - 1 - 1 0

0 0 - 2 1 3 - 1 - 1 0

0 0 0 - 1 - 1 3 1 - 2

- 2 0 0 - 1 - 1 1 3 0

1 - 1 - 1 0 0 - 2 0 3

1

2

3

4

5

6

7

8

4. 按边界条件修改方程组

经降阶后的整体刚度矩阵记为 K

          1   2   6   8

K =
E
5

3 - 1 0 1

- 1 3 0 - 1

0 0 3 - 2

1 - 1 - 2 3

1

2

6

8

原载荷向量
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F =

0 

- 300

F 2x

F 2y

F 3x

0 

F 4x

- 300

按边界约束条件修改,降阶后载荷向量

F =

0

- 300

0

- 300

5. 解方程组

E
5

3 - 1 0 1

- 1 3 0 - 1

0 0 3 - 2

1 - 1 - 2 3

u1

v1

v3

v4

=

0 

- 300

0 

- 300

利用矩阵求逆得

K
- 1

=
5
E

3
7

1
14

-
1
7

-
3

14

1
14

3
7

1
7

3
14

-
1
7

1
7

5
7

4
7

-
3
14

3
14

4
7

6
7

则位移  &u1 =
1
E

214. 3cm  �v1 = -
964. 2

E
cm
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v3 = -
1071. 4

E
cm v4 = -

1607. 1
E

cm

6. 求单元①② 的应力

( 1) 先求几何矩阵与弹性矩阵的乘积

由于板梁结构是平面应力问题,应选用相应的弹性矩阵。单元

①②的几何矩阵与弹性矩阵之积如下: �

DBe
1 =

E
2× 18

0 0 6 0 - 6 0

0 - 6 0 0 0 6

- 3 0 0 3 3 - 3

DBe
2 =

E
2× 18

- 6 0 6 0 0 0

0 0 0 6 0 6

0 - 3 - 3 3 3 0
( 2) 计算单元 ①②的应力

根据式σ= DBδ
e
用各单元参数代入并按 i, j , m 顺序排列得

  σ1 �= DBe
1δe1

=
E

2× 18

0 0 6 0 - 6 0

0 - 6 0 0 0 6

- 3 0 0 3 3 - 3

0

0

0

-
1607. 4

E

 
214. 3

E

-
964. 2

E

σ1 =

σx

σy

τx y

=

- 35. 7

- 160. 7

- 35. 7

N / cm 2
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σ2 =
E

2× 18

- 6 0 6 0 0 0
0 0 0 - 6 0 6
0 - 3 - 3 3 3 0

0
0
0

-
1071. 4

E
0

-
1607. 1

E

σ2 =

σx

σy
τxy

=
0

- 89. 3
- 89. 3

N / cm 2

2. 4 实用技术

用有限元进行分析的对象涉及到桁架问题、刚架问题、薄板弯

曲问题、结构动力学问题、连续体力学问题等。而在使用有限元法

来分析实际结构之前, 要了解各自的处理方法。这些实际问题包

括:单元的选用、划分与节点编号,混合结构的有限元分析方法, 结

构对称性的利用,支承方式与连接方式的模拟方法等。

一、单元的选用、划分与节点编号

用有限元解题首先要进行单元划分,在划分过程中, 对单元的

选用、划分与节点编号都应遵循一定的原则, 这样才能使其后的有

限元解题计算速度快、精度高。

1. 单元类型的确定

在选用单元时,主要考虑受力特性与计算精度。一般的原则是

对杆系结构,各杆之间的连接可视为铰接时选用桁架单元;各杆之

间的连接为刚性连接时选用刚架单元。对空间连接体, 当空间三个

方面的尺寸比较接近时,选择空间单元。对空间某一方向上的尺寸

远小于另外两个方向上的尺寸的薄板组成的结构, 当主要外载方

向与薄板位于同一平面时选择平面单元; 当薄板平面法线方向上
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具有较大的外载时, 选用弯曲板单元。需要注意的是, 同一类型问

题中不同节点数的单元精度也不相同,例如, 平面问题中四边形单

元的精度高于三角形的精度, 在使用中, 应尽可能使用较高精度

的单元。

2. 单元的划分

单元的划分一般要考虑以下几点:

( 1) 对桁架和刚架结构, 选取每个杆件作为一个单元, 以杆与

杆的连接点作为节点。

( 2) 对同一类型的单元来说, 单元越大, 近似程度越差, 单元

越小, 近似程度越好,因此就计算精度要求来说,单元划分不宜过

大; 但单元划分越细, 计算时间和内存占用就越大,因此单元划分

又不宜过细。总之, 单元划分大小需根据具体问题综合考虑。

( 3) 为了兼顾精度要求和时间、内存要求, 可在同一结构上采

用大小不同的单元。对于应力变化比较平缓的区域, 可采用粗网格

大单元;而应力急剧变化的区域, 则选用细网格小单元。

3. 节点的编号次序

由于有限元分析中整体刚度阵往往采用半带宽或不等带宽存

放方式, 而节点编号次序对整体刚度阵的带宽影响很大。因此, 对

节点进行编号时, 要尽可能使得整体刚度阵的带宽最小。例如, 对

外形狭长的结构节点编号方法应沿短边编,逐条短边地进行。

二、结构对称性的利用

结构对称性的利用是有限元分析中常见的方法。对称结构, 一

般可以把所受的外载荷化为对称载荷与反对称载荷的组合。这样

就可以截取结构的一半来进行计算。这样做使得计算得以简化, 计

算时间、内存大大节省。

1. 对称结构受对称载荷作用

对称的结构在对称载荷作用下, 其对称面上只有对称的位移

而没有反对称的位移。因此, 在以对称面为剖切面, 取结构的一半
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进行计算时, 应给对称面上的点, 加上与对称面垂直的支承,以限

制其产生对称的位移。如图 2. 10( a) 是一个受左右对称载荷作用,

具有对称结构的平面桁架, 可采用图 2. 10( b ) 所示的简图来进行

计算。

图 2. 10 受对称载荷作用的对称结构的简化

( a) 简化前结构 ; ( b) 简化后结构

  2. 对称结构反对称载荷作用

对称的结构在反对称载荷作用下, 其对称面上只有反对称的

位移, 而没有对称的位移。因此在以对称面为剖切面, 取一半结构

来计算时,应给对称面上的点加上支杆以约束其对称面上的位移。

图 2. 11( a) 即是一个对称结构的平面刚架承受反对称载荷作用的

情形,这种情况可采用图 2. 11( b ) 所示的模型来计算。

图 2. 11 受反对称载荷作用的对称结构的简化

( a) 简化前结构 ; ( b) 简化后结构
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  3. 对称结构受任意载荷作用

对称结构受到任意载荷作用的情况, 一般可化为对称问题与

反对称问题来处理。例如, 图 2. 12( a) 就是一个简单的对称结构承

受任意载荷的情况, 它可以化为对称问题图 2. 12( b ) 与反对称问

题图 2. 12( c) 两种情况的叠加。

图 2. 12 受任意载荷的对称结构

( a) 原结构 ; ( b) 对称载荷 ; ( c) 反对称载荷

三、支承方式与连接方式的模拟

在实际工程中,支承方式与连接方式是千变万化的, 在利用通

用有限元分析程序进行结构分析时, 一般要对支承方式与连接方

式进行模拟, 使之化为标准形式。在实际应用中, 结构形式变化很

多,模拟方式也很多, 这里只介绍一下常见的模拟。

实际结构的支杆与坐标方向斜交, 被支承点只能在与坐标轴

斜交的方向上发生位移,这种情况称为斜支承。斜支承可用斜向布

置的杆件来模拟。例如图 2. 13( a) 中的桁架可用虚设的两根桁架

单元来模拟其两处的斜支承,得到如图 2. 13( b ) 的模型。

  当实际结构具有弹性支座时, 弹性支座可用虚设杆件来模

拟。图 2. 14( a) 中, 四个弹性支座可用四根桁架单元来模拟, 如图

2. 14( b) 所示, 但这四根杆件的参数应选择使得 E A/ L = k(弹簧

刚度)。

  当刚节点与铰接点同时存在于结构同一处时, 称为刚铰节

点, 模拟法是把刚铰节点看成是两个刚节点, 在其上加上虚设单
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元,加上一定的约束条件后就能真实地模拟出原结构的刚铰节点。

( a)                ( b)

图 2. 13 结构斜支承的模拟

( a) 原结构 ; ( b) 模拟结构

图 2. 14 结构弹性支座的模拟

( a) 原结构 ; ( b) 模拟结构
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第三章  车架结构设计

70年代末, 煤炭部为开发内蒙古霍林河矿煤炭, 出巨资购买

世界上先进的矿山运输设备,经过严格论证, 认为美国W ABCO公

司 75B重型矿用汽车适用于我国矿山开采。首次以 57台的大批量

购入,这个批量给美国公司带来了活力和实惠。该公司首次进入中

国这个大市场而令美、日、英、俄多个重型汽车公司为之震惊。于

是,形成多国大公司争先恐后的把重型汽车销入中国矿山。但好景

不长,仅仅两年时间名牌车的主要结构车架相继发生断裂。随之而

来的就是中美双方的谈判, 霍林河矿进口的 75B 矿用汽车车架几

乎无一完好, 矿山陷入停产的边缘, 索赔的要求一而再提出;美国

公司则边修复边责备, 责备中方不会管理, 不善使用而拒绝索赔。

为了祖国的尊严和经济的发展,在煤炭部领导下, 由大连理工大学

组织的车架断裂专题研究组开始了十余项课题攻关研究。历时六

个月研究和两个月的中美技术谈判, 在对车架断裂的科学分析和

严密论证下,美方被迫索赔 217万美元。

此次车架断裂研究成果的价值远远超出经济上的索赔, 美方

公司总裁亲临中国,多次表示双方友好, 希望中方给予面子上的宽

容而不公布该项研究成果。该公司并将索赔的新型车架称为“中国

车架”, 因为改型 75C 车架的核心技术是中方科学研究的结晶。当

时这项成果又一次震惊世界上有名的重型汽车厂。车架作为该车

的技术关键,汽车界公认其技术水平是生产厂的技术水平的表征。

毫不夸张地说,拥有车架技术就拥有重型汽车。

重型汽车车架攻关研究历时十余年, 研究内容的深度与广度



不但是国内首创, 在国外也极为少见。研究成果在中外影响较

大�。

3. 1 结构特征

一、结构形式

重型自卸汽车车架由两条纵梁与前端梁、中部龙门梁、牵引横

梁、尾部横梁连接在一起构成空间复杂结构。车架主要结构左右对

称。根据载荷特征两片纵向主梁为封闭箱型断面, 左右腹板与上下

翼板焊接而成, 内部不等间距加焊筋板多条。纵梁矩形断面,自前

往后矩形高逐渐增加至牵引横梁处;牵引横梁往后矩形高递减, 纵

梁厚度不变。前端梁为封闭的矩形箱式断面, 纵梁前端两侧为外伸

的走台板。走台板为 4mm ～ 6mm 钢板折弯后分别焊在纵梁和前

端梁上(见图 3. 1)。

  车架纵梁中部前面有龙门梁, 后面有牵引横梁, 分别与车架

两条纵梁焊接在一起,加强了车架中间部位的空间刚度。龙门梁下

部由钢板焊成工字型断面的 U 形底梁,龙门梁上部用钢板拼焊成

八角形的倒 U 形上梁, 倒 U 形开口端焊接在纵梁上, 形成一个由

纵梁、龙门梁组成的高大的月亮门。

牵引横梁两端插入纵梁腹板里,交接处采用焊接。牵引横梁处

于纵梁截面高宽比最大处。

纵梁后部呈三角形,类似于鸡尾。两片平行的鸡尾形纵梁之间

由尾横梁相贯焊接。图 3. 1 中车架后部在牵引横梁与尾横梁间还

有一根较细的横梁。该横梁是国产车架改型设计所加, 美国车架在

此是一根槽钢,槽钢是架支散热片用的非主要承重结构。

上述车架结构主要是美国W ABCO-日本小松的产品。这两家
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图 3. 1 车架结构
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公司 90年代初联合组织成立跨国公司, 其产品为 H AU LPA K,

T RU CK, 产品数量和声誉为当今世界的首户。

与上述车架相类似的另一种车架是以美国 EU CLID 公司为

代表的, 车架两条纵梁比较平直, 截面尺寸变化不大;龙门梁为倒

U 字形非环形梁结构;车架下端有一 A 型架实现牵引和转向。

二、主要尺寸

68
t
级 重型 自卸 汽车 车 架长 7530mm, 宽 3520mm, 高

2180mm。自重 4825kg。

80
t
级 重型 自卸 汽车 车 架长 7880mm, 宽 3080mm, 高

2260mm。自重 5440kg。

120t 级重型汽车车架长 9120mm, 宽 3650mm, 高 2653mm。自

重 8456kg。

160
t
级重型汽车车架长 9530mm, 宽 4240mm, 高 2690mm。自

重 10 500kg。

截面尺寸随载重量不同而异,例如 70
t
级车车架纵梁截面宽度

150mm, 高 460mm ,腹板厚 9mm, 上下翼板厚 19mm。而 150t 级车

车架纵梁截面宽 210mm, 高 840mm,腹板厚 16mm, 翼板厚 38mm。

三、材质性能

美国 W ABCO 车  �σb = 500 MPa, σs = 360 MP a;

美国 EU CLID 车 σb = 700 MPa;

日本小松车 σb = 600 Mpa;

国产辽宁车 σb = �600 MPa ～ 770MP a,σs = 400MP a

～ 600 MPa ( 15 MnVN Xt)

国产湘潭车 σb = 600 MPa, σs = 460 MP a。( WT 钢)
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图 3. 2 E U CL ID车架

·35·第三章 车架结构设计



3. 2 美国 75B重型自卸汽车车架断裂分析

煤炭部内蒙霍林河矿 1978年引进美国公司 75B汽车 57台, 部

分车辆投入使用。运行四个月后发现局部断裂,不久, 又发现多台

多处断裂。初期断裂多发生在车架局部高应力集中区, 但后来断裂

连续发生,由局部发展到大梁中部区, 裂纹由数十毫米到数百毫米

长,致使车辆无法使用。

1979年至 1980年经中美双方多次谈判, 美国同意中方提出索

赔,但额数甚微, 美方公司又同意派专人来现场修理损坏车辆。

经大修后的车辆运行至 1 个多月、2个月、4个月不等, 车架断

裂有增无减, 裂纹更长。实地调查可见, 进口这批 75B 重型汽车断

裂十分惨重,质量相当成问题。

上述车辆损坏对我国煤炭生产有一定影响, 给霍林河矿经济

与生产带来重大损失。为向美方公司提出索赔, 对 75B车车架断裂

进行了分析研究。主要研究内容有:

静强度实验分析;

动强度实验分析;

振动与疲劳分析;

焊接残余应力分析;

材料一般机械性能分析;

材料低温冲击性能分析;

材料及焊缝化学成分分析;

材料及焊缝金相分析。

一、车架断裂

1979年 10月引进 75B重型汽车, 1980年 6月发现第一台车车

架断裂, 一个月后共发现 31台车架产生不同程度的断裂。最短仅

运行 44天, 最长运行 107 天,平均 72 天。1981年 7月至 1982年 5
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月美方维修 48台次。修理后不久又发现断裂, 11月调查 20台车架

断裂,运行时间最短仅一天, 最长 133天, 平均 31天。共调查 238条

裂纹,平均每台车架发生 5 余条裂纹。不难看出断裂十分严重。车

架断裂现象表征设计与制造中的问题, 也是研究的关键和设计改

进的依据。表 3. 1给出断裂调查统计数据。

表 3. 1 断裂纹分布统计

序
号
车 号 断 裂 部 位

裂缝长度
( mm)

运行 ( k m/ h) 备  注

1 �351 �前端梁 40 �8595 \/ 1369

2 �355 �上翼板 50 �997 \/ 1642

3 �368 �左前端梁上板 110 �1450 \/ 1824

4 �368 �左前端梁下板 200 �1459 \/ 1824

5 �366 �左梁后部 340 �15 �135/ 1893

6 �366 �左梁上板 150 �

7 �366 �前端梁原焊口 30 �

8 �366 �右前端梁 60 �

9 �365 �左前端梁原焊口 40 �8716 \/ 1101

10 �364 �左前端梁中部 200 �12 �405/ 1205

11 �364 �上翼板 90 �

12 �355 �右前端梁 50 �1377 \/ 1801

13 �355 �左前端梁 290 �

14 �357 �左前端梁 170 �14 �504/ 1823

15 �357 �上翼板 100 �

16 �357 �左前端梁后部 30 �

17 �357 �右前端梁 230 �

18 �357 �上翼板 200 �

19 �357 �下翼板 80 �

20 �360 �右侧梁后部 250 �17 �948/ 2573

21 �361 �前端梁原焊口 50 �8848 \/ 1072

22 �363 �前端梁原焊口 100 �15 �642/ 1941

23 �363 �前端梁原焊口 40 �

24 �263 �前端梁原焊口 130 �1564 \/ 1941

25 �264 �右前端梁 230 �10 �583/ 1852
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(续表)

序
号
车 号 断 裂 部 位

裂缝长度
( mm)

运行 ( k m/ h) 备  注

26 �264 �梁中部原焊口 30 �

27 �269 �前端梁 20 �13 �133/ 1801

28 �269 �前端梁 30 �

29 �270 �右前端梁原焊口 55 �15 �295/ 2139

30 �270 �上 板 155 �

31 �270 �梁中部原焊口 30 �

32 �271 �左侧梁前部 200 �

33 �271 �左侧前端梁焊口 12 �

34 �261 �左梁腹板原焊口 580 �16 �454/ 2303

35 �272 �左前端梁前部 20 �

36 �272 �左前端梁后部 50 �

37 �272 �梁中部原焊口 30 �

38 �272 �梁中部下沿焊口 70 �

39 �369 �氮缸安装处 20 +～50

40 �369 �前端梁左侧后部 50 �

41 �369 �前端部右侧后部 70 �

42 �
267 �

( 236)
二级焊后侧板 410 �

1981 �年 7月修焊
1981年 12 月裂

43 �
268 �

( 227)
右侧底板 110 �

1981 �年 7月修焊
1981年 9月裂

44 �
268 �

( 227)
侧 板 90 �

45 �
269 �

( 238)
侧 板 410 �

1981 �年 7月修焊
1981年 11 月裂

46 �
270 �

( 240)
上 板 90 �

1982 �年 3月修焊
1982年 4月裂

47 �270 �右油箱后腹板 308 �

48 �
273 �

( 241)
左侧腹板 260 �

1982 �年 5月修焊
1982年 6月裂

49 �
274 �

( 244)
腹 板 380 �

1981 �年 7月修焊
1981年 12 月裂
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(续表)

序
号
车 号 断 裂 部 位

裂缝长度
( mm)

运行 ( k m/ h) 备  注

50 �
352 �

( 361)
腹 板 90 �

1981 �年 3月修焊
1981年 11 月裂

51 �
352 �

( 361)
底 板 10 �

1981 �年 3月修焊
1981年 11 月裂

52 �
359 �

( 368)
右侧腹板 405 �

1981 �年 7月修焊
1981年 12 月裂

53 �359 �上 板 90 �

54 �
146 �

( 103)
上 板 140 �

1981 �年 8月修焊
1981年 12 月裂

55 �
146 �

( 103)
侧腹板 400 �

56 �
265 �

( 234)
左侧底板 24 �

1981 �年 8月修焊
1982年 1月裂

57 �
265 �

( 234)
右侧底板 24 �

58 �
265 �

( 234)
左侧腹板 15 �

59 �
265 �

( 234)
右侧腹板 15 �

60 �352 �左侧排烟座后方 170 �1078 \/ 1401

61 �355 �右侧排烟座后方 120 �997 \/ 1642

62 �368 �左侧排烟座原焊口 70 �1459 \/ 1824

63 �367 �右侧排烟座后方 125 �15 �592/ 1824

64 �366 �右侧排烟座原焊口 30 �15 �135/ 1893

65 �364 �右侧排烟座前方 25 �12 �405/ 1205

66 �364 �左侧排烟座后方 210 �

67 �358 �左侧排烟座 70 �14 �650/ 2050

68 �363 �右侧排烟座后方 70 �15 �642/ 1941

69 �363 �右侧排烟座原焊口 30 �

70 �363 �左侧排烟座后方 130 �

71 �363 �左侧排烟座原焊口 60 �

72 �263 �左侧排烟座后方 40 �1564 \/ 1941
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(续表)

序
号
车 号 断 裂 部 位

裂缝长度
( mm)

运行 ( k m/ h) 备  注

73 �269 �右侧排烟座原焊口 70 �13 �133/ 1801

74 �271 �左侧排烟座前方原焊口 160 �

75 �262 �右侧排烟座前方 40 �16 �198/ 1522

76 �262 �右侧排烟座后方 40 �

77 �279 �右侧排烟座后方 40 �14 �450/ 1920

78 �278 �右侧排烟座前方 170 �8268 \/ 1055

79 �278 �左侧排烟座前方 60 �

80 �272 �排烟座前方 70 �15 �740/ 2230

81 �272 �排烟座下方 70 �

82 �273 �右侧排烟座后方 70 �

83 �274 �右侧排烟座后方 100 �

84 �151 �右侧排座后方 150 �

85 �156 �右侧排烟座后方 60 �

86 �266 �左侧排烟座前方 40 �

87 �235 �左侧排烟座后方 80 �

88 �147 �右侧排烟座后方 30 �

89 �276 �左侧排烟座上方 30 �

90 �368 �右侧排烟座前方 150 �

91 �269 �右侧排烟座后方 20 �

92 �
270 �

( 240)
左侧排烟座原焊口 110 �

1982 �年 3月修焊
1982年 4月裂

93 �
276 �

( 244)
排烟座 120 �

1981 �年 7月修焊
1981年 12 月裂

94 �263 �排烟座原焊口 30 �
1981 �年 7月修焊
1981年 12 月裂

95 �363 �排烟座原焊口 30 �

96 �363 �排烟座原焊口 60 �

97 �268 �左侧后焊口 70 �
1981 �年 7月修焊
1981年 9月裂

  注 : (  )内新车编号。
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  车架裂纹情况如图 3. 3所示。

图 3. 3 车架断裂

  75B车架断裂部位主要分布在 1, 8, 10, 11号区域,有裂纹 147

条,占 62% ;分布在 3, 4, 5, 6, 7号裂纹有 71条,占 30%。以上九处

共 218 条,占 92%。图 3. 4给出裂纹统计分布情况。区域号见后面

图 3. 8。

  根据断裂调查可得:

( 1) 车架大梁断裂大多发生在排烟座附近及挂油箱处腹板部

位, 即试验截面第四, 五, 六, 七, 八附近区域。在排烟座附近的有

45台车 38处,裂纹长达 210mm ,还有近 60 处裂纹长度如下:

  100mm 以下 35 条

  100mm ～ 200mm 8 条

  200mm ～ 300 mm 9 条

  300mm ～ 400 mm 3 条

  400mm ～ 500 mm 4 条
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图 3. 4 裂纹分布

最长的裂缝达 580mm。

( 2) 裂缝直接沿原焊缝发生扩展,约占统计数的 24%。由此看

出,裂缝与焊接有很大关系。

( 3) 1982年 7月初步宏观调查,有 10台汽车, 虽经美方大修改

换腹板,但运行不久, 又发生严重的断裂约 18处。其修后运行时间

最短者不足两个月, 最长也仅 8 个月。且裂缝大多很长, 长达

460mm, 例如表 3. 1 中第 267# 车, 第 269# 车, 第 270# 车, 第

274# 车,第 359# 车, 第 146# 车等。

经改换厚腹板强度虽得到改善, 但仍未避免在如此短时间运

行发生严重断裂,值得深入研究。

二、材质化学成分

对母材和焊缝经三次送检化验分析,主要分析结果见表 3. 2。
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  表 3. 2 材质化学成分

名称 C% M n% S i% S% P %

焊缝 0 �. 16～ 0. 18 1 �. 18 0 �. 72 0 �. 022 0 �. 008

母材 0 �. 17～ 0. 21 0 �. 93 0 �. 53 0 �. 023 0 �. 008

附件 0 �. 17～ 0. 20 0 �. 96 0 �. 80 0 �. 024 0 �. 007

从母材的化学分析来看,其材料相当于我国 16 Mn, 但强度比

16 Mn 低。该钢种具有良好的可焊性,室温可以焊接。其焊缝含碳

量略低于母材,满足焊缝强度要求。

三、材料机械性能

美国 75B 重型自卸汽车车架母材是 LW0960, 断裂后美方修

复所用钢板可能与原材料有差别, 为此对两种材质进行机械性能

测定。

试件加工按中华人民共和国国家标准进行, 试验全部符合美

国 A NSI/ AST M 标准规定(见 A NSI/ A ST M A 370—77规范)。

拉伸试件: �板试件 10 mm× 30 mm, 有效长 280 mm;

圆试件 �8, 有效长 80 mm。

冲击试件: �母材 7. 5 mm× 10 mm× 55 mm, 24个;

修复材料 10 mm× 10 mm× 55 mm , 24个。

试件缺口为夏氐 V 型。

试验机型号: 拉伸机为 60t 万能试验机; 低温试验机为日本

T OK YO T estin g Machine。

美国 75B 车架母材与修复用钢板的低温 aK 值分别如表 3. 3,

表 3. 4 所示。
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  表 3. 3 美国 75B 车架母材冲击韧性( a K) 值

温度 ℃
a K

N ¡¤m/ cm 2 �

平均 a K

N ¡¤m/ cm 2 �
下降率 %

常温 53 I. 0 57 5. 0 57 !. 5 56 �. 0 100 6

0 q36 I. 8 40 5. 8 38 !. 8 39 �. 0 70 "

- 10 �30 I. 8 32 5. 8 30 !. 8 31 �. 5 56 "

- 20 �21 I. 0 30 5. 8 23 !. 0 25 �. 0 45 "

- 30 �19 I. 2 19 5. 2 17 !. 3 19 �. 0 34 "

- 35 �15 I. 5 13 5. 6 15 !. 5 15 �. 0 27 "

- 40 �13 I. 7 11 5. 7 10 !. 0 12 �. 0 21 "

表 3. 4 美国 75B 车架修复钢板冲击韧性( a K) 值

温度 ℃
a K

N ¡¤m/ cm 2 �

平均 a K

N ¡¤m/ cm 2 �
下降率 %

常温   34 I. 0   43 5. 0   38 !. 0   38 �. 0 100 6

0 q40 I. 0 31 5. 0 28 !. 0 33 �. 0 87 "

- 10 �10 I. 0 25 5. 0 28 !. 0 21 �. 0 55 "

- 20 �7 I. 5 20 5. 0 6 !. 0 11 �. 2 29 "

- 25 �8 I. 0 8 5. 0 13 !. 0 10 �. 7 28 "

- 30 �10 I. 2 23 5. 0 17 !. 0 16 �. 7 43 "

- 35 �8 I. 0 6 5. 1 8 !. 0 7 �. 4 19 "

- 40 �16 I. 0 6 5. 0 4 !. 7 8 �. 9 23 "

结果分析:

1. 将试验结果绘成 a K-t 曲线(见图 3. 5)。
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由图 3. 5 可见,由原车割取试样数据重复性较好, 新材料重复

性较差。

图 3. 5 低温冲击韧性曲线

由数据和 aK曲线及纤维状断口 50% 来分析, 可见母材与修复

材脆性转变温度在 - 20℃ 左右。在该温度以下材料具有冷脆性。

2. 美国 A NSI/ AST M A 131—75规定

该规定对结构钢冲击性能要求是,每组数由三个平均值组成,

该值不应低于规定最小值,且不得有两个以上值低于最小值, 在任

何情况下,均不得低于规定最小值的 2/ 3。

经化学、金相、机械性能分析, 75B汽车车架大梁钢板属普通

强度级钢板。AN SI/ A ST M A 131—75规定:

- 20℃  j纵向  aK = 34. 6 N ¡¤m/ cm
2

横向  aK = 24. 2 N ¡¤m/ cm
2

- 40℃  j纵向  aK = 34. 6 N ¡¤m/ cm
2

横向  aK = 24. 2 N ¡¤m/ cm
2

由此可见, 表 3. 5母材、修复材 75B车架母材、修复材性能冲

击值皆远低于此标准规定值。

3. 强度
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美国 75B 车架母材、修复材性能见表 3. 5所示。

表 3. 5 美国 75B车架母材、修复材料性能

材料种类 母材 ( 6 z. 4mm 板 ) 修复材料 ( 10 �. 6mm 板 )

强度极限 σb σb = 457 (. 4MP a 500 �MP a

屈服极限 σs σs = 319 ". 4MP a 355 �MP a

弹性模量 E E = 2 �. 343× 105MP a 2 @. 220× 105MP a

泊松比 μ 0 �. 284 0 @. 263

延伸率 δ 28 ?% 27 i%

面积收缩率 φ 57 ?% 68 i%

四、断口分析

1. 断口取样

该车车架材质脆性转变温度远高于环境温度, 在大量断裂中

必然存在表征材质性能的典型断口。为找到典型断口, 需考虑结构

受力特征、疲劳裂纹发生部位、方便取样等。为此, 选取车架大梁中

部危险截面下翼板受拉应力区,切取包含裂纹发生部位的样块。在

样块中有典型的椭圆形断口, 由此推算断裂时材料的低温韧性性

能,并在断口处查看断口金相纹理特征。

2. 材料的断裂韧性

众所周知, 材料的断裂韧性由应力强度因子 K 定量给出。应

力强度因子描述零部件中有裂纹缺陷,当作用有正应力时, 在裂纹

尖端附近产生弹性应力场, 该应力场由 K 的参量来决定。应力强

度因子的大小, 由物体的几何形状、裂纹尺寸、裂纹位置及作用于

物体上的应力分布与大小而定。当应力强度因子达到临界值 K C

时, 就发生断裂。对于拉应力垂直于裂纹平面的平面应变类型, 称

为张开型或Ⅰ 型, 其应力强度因子以 KⅠ 表示。临界应力强度因

子以 K ⅠC 表示。如果材料 K ⅠC 值高, 就代表了该材料具有较好的
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韧性,即需要更高的 KⅠ 值才能导致裂纹的扩展。

对 75B 汽车车架材料的现场断口取样进行分析, 如图 3. 6 所

图 3. 6 典型椭圆形断口

示,这是有限体中有表面半椭圆片状裂纹的一种典型疲劳断口。由

这种断口, 推算该材料的应力强度因子, 许多学者做了大量的工

作,给出了各种计算公式。1952年 Irwin 给出过公式, 后来, R . C.

Shan 和 A . S. K obayashi又反复给出计算公式, P. C. Paris 和 G.

C. Sih 也给出如下公式:

K Ⅰ = M 1 ¡¤M2
σ πb
E ( K )

( 3. 1)

其中 M 1 = 1. 0 + 0. 12 1 -
b

2a

2

( 3. 2)

M 2 =
2B
πb

¡¤t an
πb
2B

1
2

( 3. 3)

E ( K ) =∫
π
2

0
( 1 - K

2
¡¤s in

2
θ) dθ ( 3. 4)

K
2

=
a 2 - b2

a 2 ( 3. 5)

M 2 也可由 Shan 和 K obayash i曲线中查得。

如图 3. 7( a) 所示,若取 σ= 0. 5σs , 该材料 σs = 319 MPa。

由图 3. 7( b ) 可见:

断口椭圆形尺寸为  �短轴  b = 14 mm
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长轴  a = 22 mm

板厚  B = 19 mm

算得  K 1 = 900 MPa

( a)

( b )

图 3. 7 椭圆形断口

( a ) 有限体中表面半椭圆形断口 ; ( b) 解理断口

  断口经高倍电子显微镜下检查, 在椭圆形片状周围附近, 显

示解理断口由图 3. 7( b) 所示, 可明显见到“河”状条纹。可见, 断裂
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当时材料呈明显脆性,从而证明该材料韧性很差。

3. 焊接问题分析

75B 汽车车架大梁由 10 mm 厚腹板与 19 mm 厚翼板角焊接

而成的箱型结构。腹板分段对焊。经研究,在这种大面积焊接中, 有

三方面问题不容忽视:残余应力、焊接区夹渣和气孔、材质变化。

焊接区因焊接而使接头附近经受局部的加热、冷却热循环, 在

这种循环过程中, 由于温度分布不均匀, 在产生热应力的同时, 材

料被加热到相当高的温度时,其屈服应力相应下降, 结果发生塑性

变形, 产生残余应力。经许多学者研究证明, 焊接区存在的残余应

力大体上等于被焊材料的屈服应力。在我们对 75B汽车大梁现场

残余应力测试中发现,尽管车辆经过使用颠簸, 但仍存有相当高的

残余应力, 其值颇接近上述研究结果。在大型焊接结构中, 关于残

余应力的存在及其危害, T . W. Greene 在其研究中指出:“大约 1

米见方大型对接接头,由于预制垂直焊接中心线的初始缺陷, 可能

造成很大的残余应力场,即使在较高温度下, 对于焊后状态的这种

接头, 也会发生低于母材屈服应力的低力脆断。”另外还指出:“断

裂应力的跃迁现象是明显的,一旦温度低于某一温度时, 在很低的

应力下即发生脆性断裂。”

在焊接结构中, 小的尖锐的缺陷存在于焊缝的边缘或角焊缝

和缺口焊缝的焊材中。而裂纹生长常常是开始于焊缝边缘或内部

缺陷,疲劳裂缝在角焊缝的焊趾处, 起始于焊接时由焊剂或板材产

生的小的尖锐夹渣。在疲劳过程中,缝在扩展, 它在穿透翼板厚度

之前, 裂纹是半椭圆状表面纹。我们现场取样照片就是其典型例

证。

应提及的是 75B 汽车车架的 1 次 ～ 2次现场补修,焊接质量

更难以保证。补焊缝中有未熔合或不可避免的夹渣存在, 导致裂纹

重新再生。而始于气孔的裂缝最初发生在焊缝内侧, 并且在发生大

量扩展之前, 表面上观察不到。一经冲击颠簸运行, 特别在低温下
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使用,母材更不能阻止裂纹扩展, 使裂缝继续加速扩展, 这就使其

早期断裂。现场调查中, 发现的 371
#
汽车断裂就是一个典型例证。

焊接中材质的变化也是很重要的原因, 我们在 75B 汽车车架

上焊接区取样, 经电子显微镜下检查, 发现母材、热影响区及焊缝

处皆有马氏体组织存在,特别是热影响区晶粒粗大超过母材 10 倍

以上。材质的变化对韧性影响是很突出的。G . M. Boyd在他的研究

结果中指出:“在实验或使用状态的影响因素中, 过去更多的只注

意到残余应力, 但是看来同时考虑残余应力和材质变化才是恰当

的。特别是对于所有大缺陷的焊接接头发生低应力脆性断裂, 只能

说明是由残余应力和材质变化所引起的局部韧性降低的综合效

果。”

对 75B汽车车架断裂现场考察、统计分析以及取样金相分析,

都说明了其焊接工艺存在缺陷, 这是致使早期失效不可忽视的原

因。

五、静强度

大型复杂设备严重断裂的原因与加工工艺、设计选材和强度

设计有关。因此, 在分析设备断裂原因时, 必须对设备的工作应力

作现场实测,从而确认在设备工作状态下结构的实际应力水平。

现场试验于 1982 年 9月份在内蒙古霍林河矿区生产作业路

面上进行。试验车为 114号。沿该车车架选择 11 个截面, 每个截面

以外腹板为主,自上而下布五个测点, 在上下翼板上也选取必要的

测点, 测量各断面应力变化。根据测点部位的应力情况而采用单

向、双向和三向测量法。应变计为 3 mm× 5 mm或 2 mm× 3 mm。

使用 YJD—1型静态电阻应变仪。布点见图 3. 8。

  试验结果:

第二截面应力范围在 10. 0 MPa 左右;

第三截面应力范围在 20. 0 MPa 以下, 最大应力在上翼板根

部约为 - 17. 8 MPa;
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( a)

( b )

图 3. 8 试验测点

( a) 布点图 ; ( b) 测点

第四截面外腹板上端为 - 32. 5 MPa;

第五截面为排烟座底板端外缘, 应力为 - 20. 0 MPa ～
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- 22. 2 MPa;

第六截面外腹板上端为 - 24. 8 MPa, 下端为 + 23. 5 MPa;

第七截面外腹板上端为 - 28. 3 MPa, 下端为 + 16. 7 MPa;

第八截面外腹板上端为 - 37. 2 MPa, 下端为 + 20. 2 MPa,

上翼板应力为 - 38. 4 MPa;

第九截面外腹板上端为 - 11. 2 MPa, 下端为 + 13. 6 MPa,

上翼板为 - 12. 7 MPa;

第十截面外腹板上端为 - 12. 0 MPa ,下端为 - 8. 1 MPa, 上

翼板为 - 15. 5 MPa;

第十一截面腹板上端板及上翼板应皆为 - 15. 6 MPa。

由此可见, 车架在载荷作用下, 应力分布呈现梁结构特征, 横

截面上部受压,下部受拉。中性轴略偏几何中心。

静应力大致分三个区域:

大梁前部即龙门梁前后,应力在 10. 0 MPa 左右;

车架后部应力在 16. 0 MPa 左右;

排烟座前后, 挂油箱处腹板前半部至大梁截面转折处应力较

高,在 30. 0 MPa ～ 40. 0 MPa 左右。

六、动应力

在静强度试验基础上, 根据载荷和结构特征选取主要部位测

点, 测量多工况下的应力水平。测量仪器有日本产动态应变仪

Inst ruct ion man ual for s tain-AMP model, YD—15动态应变仪,

SC—14 和 SC—18光线示波器, 丹麦 7003磁带记录仪等。

测点位置:

114
#
车  9第四截面外腹板上端四( 1) 点, 两个垂直方向;中

部 45°方向四( 3) 点。

第五截面排烟座菱形底板后端部五( 4) 点, 两 个

垂直方向。

第六截面外腹板上端六( 1) 点,两个方向。
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第八截面外腹板下端八( 5) 点,两个方向。

239# 车  �第五截面排烟座菱形底板后端部五( 4) 点, 两个垂

直方向。

车架前端部左右各一测点, 每点两个方向。

试验路面:

试验路面为矿区真实工作路面。由剥离区到排土场约为

1. 5km。剥离区为宽阔的土路, 南北长约 300m , 经下坡, 右转弯进

入运输公路路面,然后经缓坡进入排土场。排土场为直径百余米平

坦区。运输公路路面为压路机压平的平坦土路, 在工作期间经常有

推土机平整。总之, 试验路面是比较平整的土路。

运行工况:

试验车在剥离区装土→ 经剥离区 → 下坡→ 右转弯 → 进入

运输公路路面→ 缓慢上坡 → 排土场→ 后退或转弯 → 翻斗卸载

→落斗后空车返回。

试验结果见表 3. 6 和表 3. 7。

表 3. 6 114# 车主要测点动应力 MPa

序号 工   况 四 ( 1 �) 四 ( 3 �) 五 ( 4 +) 六 ( 1 �) 八 ( 5 _)

1 �装土场内运行  - 94 �. 4  - 61 �. 1 - 105 +. 6  - 84 �. 7 + 80 U. 0

2 �下坡     - 126 �. 2 - 61 �. 1 - 93 +. 0 - 145 �. 3 + 75 U. 0

3 �右转弯    - 94 �. 4 - 90 �. 4 - 104 +. 1 - 84 �. 7 + 55 U. 0

+ 85 �. 3

4 �运输公路   - 92 �. 3 - 102 �. 1 - 110 +. 0 - 143 �. 4 + 72 U. 5

5 �上坡     - 76 �. 8 - 61 �. 1 - 93 +. 0 - 153 �. 3 + 69 U. 5

+ 31 �. 5

6 �排土场内运行 - 76 �. 8 - 102 �. 1 - 91 +. 5 - 140 �. 8 + 70 U. 0

7 �后退     - 67 �. 9 - 43 �. 5 - 71 +. 7   + 56 U. 4
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8 �空车运行   - 96 �. 4 - 37 �. 6 - 86 +. 5 - 43 �. 7 + 52 U. 4

表 3. 7 239# 车主要测点动应力 MPa

测点

应 力
工
况   装土场

内运行
下  坡 运输公路 上  坡

排土场

内运行
空车运行

五 ( 4 �)
+ 13 e. 2

- 39. 8

+ 29 �. 5

- 38. 9

+ 62 �. 6

- 60. 9

+ 39 3. 8

- 22. 7
(± 66 �)

+ 16 g. 0

- 31. 3

一 (左 )
+ 57 e. 0

- 21. 6

+ 40 �. 9

- 56. 3

+ 27 �. 9

- 88. 9

+ 15 3. 5

- 72. 8
(记录超幅 )

+ 9 g. 1

- 41. 0

一 (右 )
+ 19 e. 9

- 28. 2

+ 45 �. 8

- 126. 7

+ 33 �. 0

- 126. 7

+ 30 3. 4

- 78. 5
(记录超幅 )

+ 29 g. 3

- 60. 4

  分析意见:

( 1) 最高应力水平

第八截面应力可达 70. 0MPa ～ 80. 0MPa;

第五截面应力可达 100. 0MPa ～ 110. 0MPa;

第四截面应力可达 100. 0MPa ～ 120. 0MPa;

第六截面应力可达 140. 0MPa ～ 150. 0MPa。

由表 3. 6 和表 3. 7 可见,第六截面动应力最大且多居高值。

( 2) 运行工况与动应力水平

就第四,五, 六,八截面应力而言, 在运输公路上行驶动应力量

值低于上、下坡应力, 其原因在于上下坡运行速度变化及路面不平

产生的冲击振动。

( 3) 应力谱的计算

其参数选择为:

离散间隔 Δh = 0. 03s

截断频率 �f c =
1
2h

= 16. 7Hz
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图 3. 9 车架动应力应力谱

采样长度 T = 15. 36s

离散点数 N = 512

则车架动应力应力谱如图

3. 9所示。

七、疲劳强度校核

当 75B 汽车运输煤矿渣土

矿石等行驶在矿山路面上时,

车架在工作中受随机载荷作

用。由动应力试验可以看到主

要危险部 位应力水平高 达

150MPa。在疲劳强度分析中,

我们取其平均波动应力为 100MPa, 其强度校核考虑为等应力不

对称脉动循环。

静应力   σm = 30MPa

应力幅   σa = 70MPa

材料疲劳极限  σ- 1 = 0. 27(σb + σs) ( 3. 6)

其中 σb = 457. 4MP a

σs = 319. 4MPa

即 σ- 1 = 209. 7MPa

近似取σ- 1 = 210MPa, 脉动循环下疲劳极限为

σ0 = 1. 33σ- 1 = 280MP a

由此得到不对称循环系数:

φσ=
2σ- 1 - σ0
σ0

= 0. 50

进一步, 对影响疲劳强度的主要因素, 尺寸大小、表面加工情

况、应力集中及频率大小等的影响作出计算。

1. 尺寸影响

尺寸系数按式  ε= 0. 88 + 0. 12α
- 0 . 48
计算。其中,α= L/ L 0。
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L 为矩形零件的宽度,在此取 L = 400mm ; L 0 为矩形零件的厚度,

一般取 L 0 = 10mm。

由此算出ε= 0. 90。

2. 表面加工情况

车架大梁钢板为轧制, 查钢件的表面加工系数图线, 得表面

加工系数β= 0. 77。

3. 应力集中影响

车架大梁腹板与翼板为焊接, 特别是油箱挂板为厚板条与腹

板(薄板) 相接, 应力集中很大。查相应图表, 应力集中皆在 3以上。

特别在低温下运行, 应力集中系数增高。但采用保守取法, 应力集

中系数 K σ= 2. 5。

4. 频率影响

由应力谱图, 可见车架振动主要呈现低频, 高频应力幅很小,

在低频特性区工作,则频率影响可以不计。

以上参数代入计算安全系数公式中得

n =
σ- 1

K σ
ε¡¤β
σa + φσσm

= 0. 785 ( 3. 7)

一般机械零部件的疲劳许用安全系数为[ n] = 1. 3 ～ 1. 75。

而强度判据为 n ≥ [ n]。

由上可见  n n [ n]

故 75B 汽车车架长期运行是很不安全的。因为局部断裂一旦

产生, 抗低温性能很差的材料, 在低温下运行裂纹快速扩展,造成

车架早期损坏。

由上得知, 材料疲劳极限为 σ- 1 = 210MPa, 结构疲劳极限由

下式确定:

(σ- 1 ) 结构 =
ε¡¤β
K σ

¡¤σ- 1 ( 3. 8)
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式中,结构影响系数 ε= 0. 90;表面影响系数 β= 0. 77;应力集中

影响系数 K σ= 2. 5。

代入式( 3. 8) , 有

(σ- 1 ) 结构 �=
0. 90× 0. 77

2. 5
× 210

= 58. 2 MPa

在正常运输中, 大梁主要断面最大应力平均值为 100MP a, 从

而说明疲劳强度不足。

大梁主要截面危险部位在 100MPa 水平上振动, 且卓越周期

为 0. 93s ,频率为 1. 07Hz。

寿命估算:

按 2× 10
6
次循环计算, 其寿命估算为

T = 2× 10
6
÷ 1. 07÷ 3600 = 519h

根据现场调查,载重运行按 40% 计算,则 T = 1300h。可见寿

命极低,且与该车实际相符。

八、车架腹板残余应力测试

1. 测点位置

在车架纵梁外腹板选择 1# ～ 9# 点, 用开孔法测量局部残余

应力水平,见测点位置示意图 3. 10。

图 3. 10 测点位置示意图

  2. 测量结果
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表 3. 8 ～表 3. 11给出测试结果。
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  表 3. 8 周围贴片 ,中心钻孔

点号 ε0 �ε60 |ε- 60 dε60 �- ε- 60
(ε0 �+ ε60

+ ε- 60) / 3
t an2 �φ φ

τmax

MP a

σ1 �

M P a

σ2 �

MP a

1 �- 290 �230 �240 ]- 10 �60 ?0 h. 0165 0 �°28′ 330 8253 �- 406

2 �140 �- 90 �330 ]- 420 �127 S- 18 �. 65 - 43 �°27′ 229 866 �. 7 - 391

3 �210 �120 �460 ]- 340 �263 S3 �. 70 37 �°26′ 192 8- 144 2- 528

4 �60 �640 �275 ]365 �325 S- 0 �. 975 - 19 �°14′ 319 8- 96  - 743

表 3. 9 中心贴片 △ 形 ,周围钻孔

点号 ε0 �ε60 |ε- 120 q
ε60 |

- ε- 120

(ε0 �+ ε60

+ ε- 120) / 3
t an2 �φ φ

τmax

MP a

σ1 �

M P a

σ2 �

MP a

7 �- 10 �- 610 �- 350 �- 260 �- 323 y- 0 �. 48 - 12 �°48′ 633 8- 423 2- 1689 �

  表 3. 10 中心贴片 △ 形 ,周围钻孔

点号 ε0 �ε45 |ε90 Iε0 �- ε- 90 ε0 ]+ ε90 - 2ε45 t an2 �φ φ
τmax

MP a

σ1 �

M P a

σ2 �

MP a

6 �270 �220 �- 75 {345 �- 245 �0 �. 71 17 �°41′ 386 @705 �- 67 �

         表 3. 11

点号 ε σMP a

8 S990 �2320 �

10 h850 �1992 �

各参数为: E = 2. 343× 105 MPa, μ= 0. 284, a = 2. 5mm, r 1

= 3. 5mm, r 2 = 5mm , A = - 0. 917, B = 1. 242。

3. 数据整理用计算公式

对△ 形贴片的测量数据采用下述公式:
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T 1
2 �= E
ε0 + ε60 + ε1 20

3( 1 - μ)
±

1
1 + μ
ε0 -
ε0 + ε6 0 + ε120

3

2

 +
ε60 - ε1 20

3

2

( 3. 9)

τm ax =
E

1 + μ
ε0 -
ε0 + ε6 0 + ε120

3

2

+
ε6 0 - ε120

3

2

( 3. 10)

tan 2φ=
ε60 - ε12 0

3 ε0 -
ε0 + ε60 + ε120

3

( 3. 11)

残余应力测点应变计布置见图 3. 11。

图 3. 11 应变计贴片方式

( a) 应变计布置之一 ; ( b) 应变计布置之二

  对于中心钻孔周围贴片的测量数据采用下述公式:

σ12 �=
E

2A
¡¤
ε0 + ε6 0 + ε- 60

3

±
E
2B

1
3

(ε60 - ε- 6 0 )
2

+ ε0 -
ε0 + ε60 + ε- 60

3

2

( 3. 12)
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τma x =
E

2B
1
3

(ε60 - ε- 60 ) 2 + ε0 -
ε0 + ε60 + ε- 60

3

2

( 3. 13)

tan2φ=
ε6 0 - ε- 6 0

3 [ε0 - (ε0 + ε6 0 + ε- 6 0 ) / 3]
( 3. 14)

其中

  A = -
( 1 + μ) a 2

2r 1r 2

  B =
2a 2

r 1r 2
- 1 +

( 1 + μ)
4

¡¤
a

2
( r

2
1 + r 1 r 2 + r

2
2 )

r 2
1 r 2

2

4. 分析意见

结构存在较高应力, 近焊缝区、焊缝密集区域应力较大, 尤其

在焊接附件的局部焊缝部位存在较大的焊接应力。尽管焊缝服役

了较长时间,在局部焊缝上仍有高达 232MPa 的应力存在。在服役

初期则会存在更高的应力。如果考虑到载荷及动荷系数, 应力叠加

起来以后将导致车架在高应力水平下开裂, 在这种情况下裂纹易

于成核且易于扩展。

九、结论

经过十余项研究,给出该车车架断裂分析结论:

1. 设计选材不合理

75B 汽车车架大梁钢板,据中美合同书中所记为 LW 0960, 经

查并非为美国标准钢材。经反复做低温冲击实验, 证明母材和修复

材钢板抗低温性能皆很差。常温时 a K 值为 50N ¡¤m/ cm 2 ～ 60N ¡¤

m / cm 2 , - 20℃时, aK 值仅为常温时的 30% 左右, - 20℃以下 a K

仅为 20N ¡¤m/ cm
2
, 其抗低温冲击的临界温度只有 - 20℃。该低温

性能是不符合标准的。

上面已提及,重型汽车在随机环境下运行, 由其功率谱密度图

中可见,其主频率为 1. 07Hz,在这样主频率下振动与冲击,而且工
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作中局部动应力又较高,经计算分析, 其局部随机疲劳寿命不高。

上述分析均不包括焊接等工艺造成的初始裂纹。初始裂纹存

在,会显著降低使用寿命。

中国内蒙古霍林河地区属于寒带气候, 冬季长, 气温低, 每年

约有半年多处于 - 20℃左右, 最低温度可达 - 40℃, LW0960钢

板根本不能抗此低温。但在中美合同中第 21 项所记, 证明美方派

技术专家作过相当长时间的现场考察, 特别指出对气候和条件作

过考察, 可见,美方对进口给中国的 75B 汽车使用条件是清楚的。

但设计制造时, 根本未有考虑 LW0960钢板的抗低温性能。因此,

技术鉴定认为应属考虑不周导致设计不合理, 这是车架早期损坏

的主要原因。

2. 局部设计不合理

根据现场运行应力试验, 可以看出 75B 汽车车架中部即排烟

座前后和挂油箱部位,大梁动应力在正常运输中超过 100MP a, 特

别是挂油箱处(即试验第六断面) 动应力高达 160MP a以上。

在现场动应力试验中,因条件限制未考虑局部应力集中, 如排

烟座菱形板拐角处, 油箱挂板尖角区, 都有较高的应力集中系数,

从而使车架局部应力过高。而该车属于重型运输机械, 行驶在矿山

路面上,在复杂的随机环境下工作必须考虑疲劳与冲击。鉴于上述

原因,结构动强度设计中不允许局部应力过高。

致使局部应力过高的另一个重要原因是局部设计不合理。比

如油箱挂板被焊在大架腹板上,其端部不与大梁上下顶板相接, 而

油箱重心又远离大梁中心。在汽车重载行驶时, 油箱及油重对大梁

产生较大的冲击扭矩, 势必在油箱挂板端部附近的大梁腹板上产

生很高的动应力。实际断裂调查报告有力地说明了这一结论。可

见,局部设计不合理是车架早期损坏的重要原因。

3. 焊接工艺存在问题

进口这批 75B 汽车车架大梁腹板原厚度 6. 4mm ,与合同规定
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的 10. 6mm 不符。为研究大梁腹板厚度改变与断裂的关系, 我们有

意识地对大修腹板进行了动应力测定,从中看出, 动应力确实下降

很多(约一半)。然而大修后的汽车却事与愿违, 投入运行后在更短

的时间内就发生断裂,且裂纹更长。这种车辆断裂的原因就在于焊

接存在问题。

另外,从结构残余应力测量中, 看到焊口附近尚残有相当大的

残余应力。在被检测区, 残余应力达 200MPa ;特别是焊缝重叠、交

叉, 就不可免地产生应力集中。高残余应力和应力集中, 导致实际

承载力大大降低。宏观调查明显看到车架断裂中约 25% 的断纹是

直接沿焊缝发生、扩展的。可见焊接工艺存在问题是车架早期失效

的不可忽视的原因。

上述分析意见,被美国 75B矿用汽车设计部认可, 接受了中方

的主要论点,在此基础上对车架进行有限元分析。又经样车台架试

验后, 对 75B车架做了较大改动。主要有油箱与车架腹板的“刚性

连接”改为“柔性连接”; 车架腹板改为大面积整板型, 有效地减少

焊缝;龙门梁改用箱式结构, 以提高抗弯、扭能力;走台板改用闭合

箱式结构,增强局部刚度;车架尾梁、底梁局部改用圆弧过渡, 减缓

刚度局部突变以及其他降低局部应力集中等措施。该公司设计部

将索赔车架称为“中国车架”,将 75B改型为 75C。

3. 3 68t 矿用自卸汽车车架结构设计

国产 68t 矿用自卸汽车结构与美国原 WA BCO公司 75B矿用

自卸汽车车型相似。75B车架发生严重断裂事故, 经过许多研究后

作了多处改动, 车型改为 75C。国产 68t 车架在本溪重型汽车制造

厂主持下,开展多项研究工作。该厂经过多年艰苦地研制、改型, 第

十号车于 1985年 10月正式通过国家鉴定, 至今已安全服役十余

年。已出口 32 台。实践考核证明, 该车架设计基本合理。
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75
t
级重型自卸汽车的国产化是经过近十年的探索、研制, 不

断从失败中总结而成功的。最初是测绘、仿制, 因选用发动机型号

不同,于是, 将原 75B 重型自卸汽车车架加长 340mm。车架结构尺

寸变化后, 载荷分布随之变化, 不但车架发生断裂,前转向轴也发

生断裂。车架断裂部位与原 75B 汽车基本相似, 在使用的四台车

上,发生裂纹 29 条,裂纹分布在车架中部龙门梁附近、排烟座前后

及车架尾端少量裂纹。车架与轴是汽车关键部件, 其断裂连续发生

给该车国产化带来极大困难。因此, 研究工作正式列入国家攻关计

划。

一、强度试验

1. 试验概况

1984 年 7月于本溪重型汽车制造厂厂内作满载静应力测量,

用细砂做载荷,载荷为 57t, 反复装卸载测定几次,取其平均应力。

1984年 12月于内蒙古霍林河矿作动应力测量, 汽车在剥离区

装载后启动→行驶在装土场→上、下坡→正常路面行驶→左右

转弯→ 进入排土场运行 → 原地转弯→ 卸载等多种工况下, 测量

主要测点的动应力波动过程。为获得比较可靠的应力水平, 载重汽

车沿现场南路和北路分别往返多次,记录每次应力波动曲线。为考

察不同载荷下应力水平变化情况,试验进行两次, 一次测定 3/ 4 载

荷时各路诸工况下应力, 另一次测定满载时各路诸工况下应力波

动。从大量的实测应力曲线中, 读取诸工况下不同荷载时各点的应

力峰值, 再求相同工况下的应力平均值及最大值, 给出试验结果。

磁带记录的曲线,经电子计算机和分析仪数据处理后给出载荷谱。

2. 试验仪器

Y JD—17 型电阻应变仪

Y 6D—2型动态电阻应变仪

SC—16 型线紫外线示波器

7003磁带记录仪
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应变计 3mm× 5mm

选取梁主要截面、主要测点 10 余处。测点部位为诸截面最大

应力区。见图 3. 8。

3. 试验结果

( 1) 车架在静荷作用下主要部位应力分布见表 3. 12。

表 3. 12 测点应力 MPa

测点 2 |3 �4 �5 �6 �9 �10 J11 i12 �

载荷 57 �t 10 g. 0 - 30 �. 9 29 �. 8 30 �. 9 30 �. 9 - 20 5. 2 - 32 T. 0 - 14 s. 9 16 _. 0

折合 68 �t 11 g. 9 - 36 �. 8 35 �. 6 36 �. 8 36 �. 8 - 24 5. 1 - 38 T. 1 - 17 s. 8 19 _. 1

( 2) 车架在动荷作用下的应力分布

试验路面为矿区真实工作路面, 运行过程分为启动、左右转

弯、上下坡、颠簸、刹车等工况, 在剥离区到排土场 1. 5k m 的道路

上进行几次空载和满载动应力试验。见表 3. 13。

图 3. 12 尾部横梁测点部位

( 3) 尾部横梁应力状态

分析

①测点部位

贴片部位在尾部横梁

上部靠近车架右侧横梁和

纵梁交接区, 见图 3. 12。采

用直 角花 应 变 计, 尺寸

3mm× 5mm。

②试验方法

车辆自装载开始运行多种工况, 记录三个方向动应变变化过

程。在数据处理时, 取出同工况下同一瞬时三个应变值, 分别应用

应力状态理论计算出最大主应力、最小主应力、最大剪应力和最大
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主应力方向。为获得较大值, 采样在曲线高峰段。
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  表 3. 13 应 力 水 平 MPa

序

号
工
况
载重

测点   3 A# 4 -# 5 �# 6 �# 12 �#

43 �t 68 �t 55 �t 68 �t 43 �t 68 �t 55 �t 68 �t 55 �t 68 �t

1 �加 载
- 23 �. 3 - 36 �. 8 26 �. 6 32 �. 9 23 �. 3 36 �. 8 29 �. 2 36 �. 1 18 ~. 1 22 t. 4

2 �启 动
4 �. 0 7 �. 0 - 1 �. 0 0 �- 4 �. 0 - 8 �. 0 6 }. 0 7 s. 0 10 ~. 0 12 t. 0

6 �. 0 10 �. 0 - 2 �. 0 - 3 �. 0

3 �原地转弯
61 �. 3 75 �. 8 61 �. 4 75 �. 9 37 ~. 0 46 t. 9

81 �. 3 112 �. 5 71 �. 8 88 �. 8 48 ~. 3 59 t. 7

4 �上 坡
- 42 �. 5 - 67 �. 1 42 �. 8 52 �. 9 39 �. 5 62 �. 4 53 �. 5 66 �. 1 29 ~. 8 36 t. 9

46 �. 8 52 �. 9 57 �. 3 70 �. 9 32 ~. 4 40 t. 0

5 �下 坡
- 43 �. 5 - 68 �. 8 41 �. 7 51 �. 6 46 �. 1 57 �. 0 48 �. 2 59 �. 5 27 ~. 0 33 t. 5

44 �. 8 55 �. 5 51 �. 8 64 �. 0 29 ~. 4 36 t. 4

6 �右 转 弯
- 46 �. 5 - 63 �. 5 39 �. 4 48 �. 7 36 �. 5 57 �. 7 43 �. 7 54 �. 0 30 ~. 9 38 t. 2

- 48 �. 6 - 76 �. 8 41 �. 5 51 �. 3 38 �. 2 60 �. 4 45 �. 8 56 �. 2 31 ~. 9 39 t. 5

7 �左 转 弯
- 43 �. 7 - 69 �. 1 41 �. 3 51 �. 1 37 �. 6 59 �. 4 53 �. 1 65 �. 1 27 ~. 9 34 t. 5

- 47 �. 2 - 74 �. 5 43 �. 0 53 �. 2 40 �. 3 63 �. 7 59 �. 9 74 �. 0 29 ~. 6 36 t. 6

8 �正常颠簸
- 44 �. 6 - 70 �. 5 50 �. 2 62 �. 1 38 �. 4 60 �. 7 60 �. 5 74 �. 8 34 ~. 5 43 t. 7

- 48 �. 9 - 77 �. 2 59 �. 0 72 �. 9 40 �. 6 64 �. 1 65 �. 4 80 �. 9 40 ~. 7 50 t. 3

9 �土场颠簸
- 48 �. 6 - 76 �. 8 57 �. 7 71 �. 4 47 �. 8 75 �. 6 84 �. 2 104 �. 1 45 ~. 4 56 t. 1

67 �. 1 82 �. 9 85 �. 2 105 �. 4 53 ~. 9 66 t. 6

10 �倒 车
51 �. 3 63 �. 4 50 �. 4 62 �. 3 29 ~. 6 36 t. 6

11 �倒 车
37 �. 2 46 �. 0 42 �. 6 52 �. 7 25 ~. 1 31 t. 1

12 �倒 车
43 �. 6 53 �. 9 50 �. 4 62 �. 3 30 ~. 0 37 t. 1
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  ③ 试验结果(表 3. 14)

表 3. 14 尾部横梁应力水平 MPa

序

号
工   况

应   变

ε1 �ε2 �ε3 e

最  大

主应力

σmax

σmin τmax

夹角

(与ε1 �方向)

β

1 �装载 43 @t ( 68t ) 28 �37 �41 r
11 h. 7

( 18. 5)
9 �. 4

( 14. 9)
1 6. 2

( 1. 9)
- 44 �. 9°

2 �启 动 - 41 �- 30 �- 90 �
- 1 �. 1

( - 1. 7)
- 17 �. 5

( - 27. 7)
8 6. 2

( 13. 0)
- 44 �. 8°

3 �原地转弯 159 �176 �177 �
64 h. 8

( 102. 5)
58 �. 5

( 92. 5)
3 6. 2

( 5. 1)
- 45 �. 0°

4 �左 转 弯 117 �154 �192 �
64 h. 9

( 102. 5)
50 �. 2

( 79. 4)
7 6. 4

( 11. 7)
- 44 �. 9°

5 �右 转 弯 76 �146 �162 �
56 h. 2

( 88. 9)
37 �. 3

( 59. 0)
9 6. 5

( 15. 0)
- 44 �. 9°

6 �正常颠簸 35 �46 �58 r
27 h. 7

( 43. 8)
21 �. 8

( 34. 5)
3 6. 0

( 4. 7)
- 44 �. 9°

7 �下 坡 38 �59 �85 r
34 h. 3

( 54. 2)
24 �. 3

( 38. 4)
5 6. 0

( 7. 9)
- 44 �. 9°

8 �上 坡 48 �74 �110 �
40 h. 9

( 64. 7)
28 �. 4

( 44. 8)
6 6. 3

( 10. 0)
- 44 �. 9°

图 3. 13 应力分析

  ④ 尾部横梁应力分析

由计算得出的 σm ax ,σm in ,

τma x 数值可见, 尾部横梁受弯、

扭联合作用。而σm a x ,σm in , τm ax 为

其组合应力, 为将弯扭应力分

离开来, 现将该点切取一微元

体, 将弯曲应力 σ弯 , 扭转应力

σ扭 示于其上,如图 3. 13所示。

由微元体取两个方向平

·68· 重型汽车结构现代设计



衡,经整理即可得出

σma x - σ扭 - 2 σ弯 cos45°+ 2 τma x sin 45°= 0

σmin + σ扭 - 2 σ弯 cos45°- 2 τm ax s in45°= 0
( 3. 15)

得

σ弯 =
1
2

(σm ax + σm in )

σ扭 =
1
2

(σm ax - σm in ) = τm ax

( 3. 16)

计算结果由表 3. 15给出。

表 3. 15 68 t 荷载下尾部横梁应力状况 MPa

序号 工 况 σmax σmin σ弯 σ扭

1 q装 载   18 5. 5   14 !. 9   16 �. 7   1 �. 9

2 q启 动 - 1 5. 7 - 27 !. 7 - 12 �. 2 13 �. 0

3 q原地转弯 102 5. 5 92 !. 5 97 �. 5 5 �. 1

4 q左 转 弯 102 5. 5 79 !. 4 91 �. 0 11 �. 7

5 q右 转 弯 88 5. 9 59 !. 0 74 �. 0 15 �. 0

6 q正常颠簸 43 5. 8 34 !. 5 39 �. 2 4 �. 7

7 q下 坡 54 5. 2 38 !. 4 46 �. 3 7 �. 9

8 q上 坡 64 5. 7 44 !. 8 54 �. 8 10 �. 0

  4. 分析意见

( 1) 两车应力比较

国产 68
t
车车架主要断面满载最大应力为 36. 0MPa ,美国 75B

车车架最大应力为 38. 0MPa, 两者基本相当。以 3, 4, 5三点为例,

其相应应力水平如表 3. 16所示。
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  表 3. 16 应力比较 MPa

测  点 3 �4 �5 �

国产车 - 36 �. 8 35 �. 6 36 ~. 8

美国车 - 32 �. 5 32 �. 5 38 ~. 2

在静应力测定时, 场地平坦与否、载荷重量、载荷重心位置和

测点位置皆影响应力值, 特别是测点位置和车身倾斜影响尤为显

著。国产车与美国车试验场地和载荷皆有很大差别, 两者只能作定

性比较。

( 2) 车架主要部位动应力水平

动应力:

满 载 37MPa , 启动 50MP a, 原地转弯 110MPa, 上下坡

70MP a,转弯 77MPa,颠簸 80MPa, 排土场行驶 100MPa。

动荷系数:

原地转弯  3. 0 ～ 3. 5

转 弯  1. 6 ～ 2. 1

上 下 坡  1. 5 ～ 2. 0

颠 簸  1. 7 ～ 2. 1

排 土 场  2. 0 ～ 3. 0

( 3) 尾部横梁应力分析

尾部横梁静应力为 18. 5MPa。

启动应力仅为 - 2. 0MPa, 这是因为启动时, 载荷、惯性产生

反弯矩,致使应力下降。

正常行驶应力为 45. 0MPa 左右。

坡路行驶应力为 60. 0MPa 左右。

弯路行驶最为不利,应力为 100. 0MPa 左右。

从实测分析中可见, 尾部横梁以受弯曲作用为主, 扭转比较
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小, 车转弯时, 尾部梁受较大的扭转作用, 但扭转应力也仅为

15. 0MP a左右, 而弯曲应力为 80. 0MP a～ 90. 0MPa。扭转应力不

高,对车架体系是有益的。

( 4) 中、美车架应力对比

由于国产车车架结构在多处重要部位作了改进, 其动应力比

美国车普遍降低很多。以相近的对应点为例对比如表 3. 17 所示。

美国同型号车正常行驶时, 主要截面应力高出 20% ～ 30% ,

弯路行驶高出 20% ～ 50% , 土场运行高出 20% ～ 30% , 坡路行驶

高出一倍多。两次试验应力差别与路面条件差异有关。综合分析可

以看出,国产车架设计改进后更趋于合理。如果国产车车架焊接残

余应力与同型号美国车相当,那么, 国产车现用材质有较高安全储

备。

表 3. 17 动 应 力 对 比 MPa

测 点

工 况  
正常颠簸 右转弯 上 坡 下  坡 土场颠簸

3 �#

美国车 - 92 4. 3 - 94 �. 4 - 76 �. 8 - 126 �. 2 - 94 @. 4

中国车 - 77 4. 2 - 76 �. 8 - 67 �. 1 - 68 }. 8 - 76 @. 8

降 低 20 �% 23 �% 14 �% 83 J% 23 �%

6 �#

美国车 143 �. 4 84 �. 7 153 �. 3 145 _. 3 140 ". 3

中国车 80 �. 7 56 �. 2 70 �. 9 64 J. 0 105 ". 4

降 低 78 �% 51 �% 116 �% 127 _% 33 �%

二、材料断裂韧性

为了确保机械结构在低温下使用的可靠性, 研究材料低温的

断裂韧性是十分必要的。对 15MnMoVN Xt 母材及带焊口试样在

低温下的 J ⅠC 值作了测试研究,实验是按国标GB2038—80制作标
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准三点弯曲试样,并用贴片法来确定开裂点。

将应变计贴在裂纹两侧存在低应力的卸载区。当裂纹开裂时,

此卸载区即产生卸载效应 —— 噪应变, 对应的载荷即为开裂点载

荷。确定了开裂点, 用单试样公式计算 J ⅠC 值。然而, 由于贴片不准

等因素的影响, P -Δ图有不出现噪值的可能, 所以并非所有试样

的开裂点都可用贴片法加以确定的, 在这种情况下我们只好借助

于 P -Δ图来确定开裂点。如图 3. 14( b ) 所示, 当材料开裂时, 加力

点位移Δ有一个突增过程,此时 P -Δ图就会出现“平台”AB, A 点

就是试样的开裂点。图 3. 14 中对应的 P s 值就是开裂荷载。

值得注意的是,金属材料在低温下的塑性较差, 试验时有可能

会出现试样刚达到开裂就被破坏的现象, 被破坏的特征是载荷急

剧下降,这时我们就把卸载点确定为开裂点。

图 3. 14 试验监测曲线 �

( a) P s 为贴片法确定的开裂载荷 ;

( b) 加载时的 P -Δ图

  1. 预备工作

本试验采用了贴片法, 所以在作低温测试前必须找出试件的

最佳卸载点。为此, 在常温下对试件作了测试分析, 经过比较得出

各种试样的贴片点,如表 3. 18 所示。
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    表 3. 18 试样贴片位置

材   料  ( mm) r  ( mm) θ (°)

母材 B = 15 �, W = 18 7 �125 �

焊口 B = 15 �, W = 18 6 �125 �

母材 B = 18 �, W = 15 6 �150 �

焊口 B = 18 �, W = 15 4 �130 �

试件尺寸和贴片如图 3. 15所示, 其中裂缝长 a = W / 2。

图 3. 15 试件尺寸

  2. 低温测试

试验装置见图 3. 16。

图 3. 16 实验装置

  试验机为 2DMK 30t 低温机。用弓式位移传感器测试加力点

位移(Δ) , 温度测量用低温温度计及表头温度计控制 ± 2℃, 加载

速度按预先给定的速度范围人工调整控制。
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3. 试验结果的统计分析

首先对试验数据进行显著性检验。显著性检验用列表方法进

行。

( 1) 检验方法

J Ⅰ C 指标都服从正态分布 N ( m, σ)。m, σ和温度有关,它们由

最大或然原理来进行估计的。m为均值, σ为方差。以 X 代表 J ⅠC ,

则有 m, σ的均值分别为

m =
1
n∑
n

t = 1

X L = X ( 3. 17)

σ=
1
n∑
n

t= 1

( X L - X )
2

= S
2

( 3. 18)

S n ( x ) 为经验分布函数, 有

S n ( x ) =

0

k
n

 

1

 

当 X ≤ X 1

当 X k ≤ X ≤ X k + 1
 
 

( k = 1, 2, ⋯, n - 1)

当 X > X n

( 3. 19)

式( 3. 19) 中的 X k 必须按从小到大的次序排列,有

F ( X k ) =
1

2π
∫

Y
k

- ∞
e

-
t
2 dt ( 3. 20)

式( 3. 20) 中

Yk = ( X k - m) /σ

检验方法

D n = Max{©¦S n ( X k+ 1 ) - F ( X k ) ©¦, ©¦S n ( X k ) - F ( X k ) ©¦}

( k = 1, 2, ⋯, n - 1) ( 3. 21)

要按显著水平α(取 0. 05) 判别假设 H 0 , 我们可以从柯莫哥洛

夫 -斯米尔诺夫的λ-分布表中查得满足Q(λ0 ) = 1 - α的值λ0 , 如

果观察的 D n 值大于 λ0 / n , 拒绝假设 H 0 ,否则没有理由拒绝。
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查表得  λ= 1. 36。

在统计分析时, 采用的置信率为 99% ,由于标准差σ= σ也是

未知数, 所以置信限 U(ε) 及 U (ε) ,利用ε的学生氏 t 分布函数求

出:

U (ε) =
- S t

1

n - 1
+ X  U(ε) =

S t
1

n - 1
+ X ( 3. 22)

式( 3. 22) 中 t 1是具有自由度 n - 1的学生氏 t分布函数, 由相应表

中查得 t 1 满足关系式:

P ( ©¦t©¦≤ t 1 ) = 0. 99

最终得出置信率为 99% 的置信区间为

[ U(ε) , U (ε) ] ( 3. 23)

( 2) 带焊口试样的统计分析

由上述统计分析方法,可给出各典型温度下的分析结果。如表

3. 19～ 表 3. 24 所示。

表 3. 19 - 15℃ 下的 J ⅠC 值

编号
J ⅠC

N / mm
编号

J ⅠC

N / mm
编号

J ⅠC

N / mm

1 H51  . 2 4  63 �. 3 7 �73 �. 5

2 H60  . 2 5  64 �. 2 8 �79 �. 6

3 H62  . 2 6  64 �. 6

m = 64 �. 85 σ= 0  . 800

表 3. 20 - 15℃ 下的分布函数

Xk nk S n ( X k) F ( X k) Xk nk S n ( X k) F ( X k)

51 4. 2 1 �0 �. 000 0  . 044 64 �. 2 1 T0 J. 500 0 �. 468

60 4. 2 1 �0 �. 125 0  . 281 64 �. 6 1 T0 J. 625 0 �. 488

62 4. 2 1 �0 �. 250 0  . 371 73 �. 5 1 T0 J. 750 0 �. 860

63 4. 3 1 �0 �. 375 0  . 425 79 �. 6 1 T0 J. 875 0 �. 967
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  表 3. 21 - 25℃ 下的 J ⅠC

编号
J ⅠC

N / mm
编号

J ⅠC

N / mm
编号

J ⅠC

N / mm

1 H49  . 0 4  58 �. 7 7 �69 �. 7

2 H52  . 1 5  60 �. 8 8 �74 �. 3

3 H53  . 0 6  66 �. 3 9 �75 �. 5

m = 62 �. 16 σ= 0  . 923

表 3. 22 - 25℃ 下的分布函数

Xk nk S n ( X k) F ( X k) Xk nk S n ( X k) F ( X k)

49 4. 0 1 �0 �. 000 0  . 076 66 �. 3 1 T0 J. 556 0 �. 673

52 4. 1 1 �0 �. 111 0  . 138 69 �. 7 1 T0 J. 667 0 �. 793

53 4. 0 1 �0 �. 222 0  . 161 74 �. 3 1 T0 J. 778 0 �. 906

58 4. 7 1 �0 �. 333 0  . 355 75 �. 5 1 T0 J. 889 0 �. 926

60 4. 8 1 �0 �. 444 0  . 442

表 3. 23 - 35℃ 下的 J ⅠC 值

编号
J ⅠC

N / mm
编号

J ⅠC

N / mm
编号

J ⅠC

N / mm

1 H37  . 5 5  53 �. 5 9 �63 �. 8

2 H48  . 3 6  53 �. 7 10 �65 �. 2

3 H51  . 4 7  60 �. 4 11 �78 �. 2

4 H53  . 2 8  63 �. 8

m = 57 �. 18 σ= 10 I. 21
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  表 3. 24 - 35℃ 下的分布函数

Xk nk S n ( X k) F ( X k) Xk nk S n ( X k) F ( X k)

37 4. 5 1 �0 �. 000 0  . 027 53 �. 7 1 T0 J. 455 0 �. 370

48 4. 3 1 �0 �. 091 0  . 192 60 �. 4 1 T0 J. 545 0 �. 626

51 4. 4 1 �0 �. 182 0  . 251 63 �. 8 1 T0 J. 727 0 �. 648

53 4. 2 1 �0 �. 273 0  . 348 65 �. 2 1 T0 J. 818 0 �. 785

53 4. 5 1 �0 �. 364 0  . 360 78 �. 2 1 T0 J. 909 0 �. 980

检验结果

根据公式 ( 3. 21)、式 ( 3. 22)、式 ( 3. 23) , 我们可对 H 0 进行显

著性检验,以及求出置信率为 99% 的置信区间。如表 3. 25 所示。

表 3. 25 置 信 区 间

T ,℃ n d n λ0 %/ n t 1 bU(ε) U (ε)

- 15 �8 g0 ]. 262 0 I. 481 3 !. 50 5 �. 427 7 �. 543

- 25 �9 g0 ]. 172 0 I. 453 3 !. 36 5 �. 120 7 �. 312

- 35 �10 |0 ]. 175 0 I. 410 3 !. 17 4 �. 695 6 �. 741

λ0 ]= 1. 36  置信率为 0. 99

表 3. 25 表明所有假设都是可接受的, 即 J Ⅰ C 近似地服从

N ( m,σ) 的正态分布,如图 3. 17 所示。

( 3) 母材试样的统计分析

表 3. 26 给出了三种温度下的 J ⅠC 值, 统计分析结果见表

3. 27。
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图 3. 17 试验数据分布规律 �

( a ) T = - 15℃ , N ( 64. 85, 0. 8) ; ( b) T = - 25℃ , N ( 62. 16, 0. 923)

( c) T = - 35℃ , N ( 57. 18, 1. 021)

表 3. 26 J ⅠC 值

T (℃ ) J ⅠC( N / mm)

- 15 {103 S. 9 104 r. 9 108 �. 3 129 �. 3

- 25 {91 >. 8 110 r. 5 114 �. 0 115 �. 6 117 �. 2 118 �. 7 120 �. 7 130 ,. 3 137 K. 5

- 35 {83 >. 6 89 ]. 0 89 �. 0 101 �. 5 107 �. 5 113 �. 8

表 3. 27 分 布 函 数

T (℃ ) n m = X σ= S t 1 bU(ε) U (ε)

- 15 �4 g  11 �. 16   1 ^. 035 5 !. 84   7 �. 67 14 �. 65

- 25 �9 g11 �. 77 1 ^. 24 3 !. 36 10 �. 30 13 �. 24

- 35 �6 g9 �. 74 1 ^. 095 4 !. 03 7 �. 77 11 �. 71

置信率为 0 �. 99

4. 试验结果

( 1) 温度对断裂韧性的影响

先研究温度对带焊口试样 J ⅠC 的影响。在低温测试以前, 对各

种试样作了常温测试, 从而得到常温下带焊口试样的 J Ⅰ C 值为
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84. 5。

由表 3. 28可以看出 J Ⅰ C 值具有随温度降低而下降的趋势, 并

接近线性变化, 故此, 可用最小二乘法对 J ⅠC 值进行线性回归, 如

图 3. 18所示, 回归方程为

J ⅠC = 0. 0498T + 74. 02 ( 3. 24)

图 3. 18

  表 3. 28 置  信  限

T (℃ ) 20 �- 15 �- 25 s- 35 �

J ⅠC( N/ mm) 84 �. 5 64 r. 85 62 �. 16 57 �. 18

U(ε) 54 r. 27 51 �. 20 46 �. 95

U(ε) 75 r. 43 73 �. 12 67 �. 41

从表 3. 28还可以看到U (ε) 和 U(ε) 具有 J ⅠC 类似的性质, 因

此我们对 U(ε) , U(ε) 也进行线性回归。它们回归方程分别为 (用

J Ⅰ C m ax 代替 U(ε) , J Ⅰ C mi n 代替 U(ε) )

J ⅠC m a x = 0. 0401T + 82. 01 ( 3. 25)

J ⅠC m in = 0. 0388T + 60. 67 ( 3. 26)

用式 ( 3. 24)、式 ( 3. 25)、式 ( 3. 26) 表示的 J Ⅰ C , J ⅠC ma x 和

J Ⅰ C m in , 只有当温度 T 落在区间 [ - 35, 20]、[ - 35, - 25] 和

[ - 35, - 15] 上时, 才是比较准确的。一旦 T 落在这些区间之外,
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就无法确定它们的准确性,所以我们得到的置信率为 99% 的置信

域 J Ⅰ C min , J ⅠC m a x 的有效区间为 - 35℃≤ T ≤- 15℃。此区间以

外的置信域 J Ⅰ C mi n , J Ⅰ C ma x 只能作为一种参考。

上述回归直线对工程设计具有实际的意义, 只要我们知道了

温度 T ( - 35℃≤ T ≤- 15℃) 就可以知道 J Ⅰ C值以及置信区间,

从而为工程设计提供了方便。

其次, 研究温度对母材 J Ⅰ C 的影响, 常温下 J ⅠC = 101. 1

N / mm。置信限如表 3. 29 所示。

表 3. 29 置  信  限

T (℃ ) 20 �- 15 �- 25 s- 35 �

J ⅠC, N / mm 101 �. 1 111 �. 6 117 +. 7 97 �. 4

U(ε) 76 �. 7 103 +. 0 77 �. 7

U(ε) 146 �. 5 132 +. 4 117 �. 1

由表 3. 29可以看出母材的 J ⅠC 同温度的关系,图 3. 19给出了

J Ⅰ C 值随 T 的变化趋势。可以看到 J Ⅰ C 随温度的降低而缓慢上升,

到 - 25℃ 时才开始下降,下降速度要比上升速度快得多。

图 3. 19 J ⅠC-T 关系曲线

( 2) 母材焊缝的 K ⅠC 值
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将不同温度下的 J Ⅰ C 值(均值) ,代入公式:

K ⅠC =
E

1 - r 2 J ⅠC

求得的母材、焊口的断裂韧性指标 KⅠ C ,分别列入表 3. 30中。

表 3. 30 母材、焊口不同温度下的 K ⅠC 值

温度

T (℃ )

母   材 焊   口

J ⅠC

N / mm

KⅠC

N/ mm 3 �/ 2

J ⅠC

N/ mm

KⅠC

N / mm 3 �/ 2

 20 ]101 �. 1 4920 �84 �. 5 4500 �

- 15 g111 �. 6 5170 �65 �. 0 3950 �

- 25 g117 �. 7 5320 �62 �. 0 3850 �

- 35 g 97  . 4 4840 �57 �. 0 3700 �

三、“中国车架”的设计原则

在中外同型号车架断裂分析和结构研究的基础上, 提出国产

车车架设计原则,并在生产中采用和使用中考核, 对于提高国产车

开发能力是十分必要的。归纳起来, 国产车车架设计原则有以下几

方面。

1. 提高抗弯模量,降低应力水平

主梁横截面加宽: 原主梁横截面宽度为 122mm, 现改为

142mm, 应力比为σ新 /σ原 = 0. 85,降低应力 15%。

如车架钢材为 15锰钼钒氮稀土, 查阅 N -S 曲线, 得知新车架

寿命可提高近 1 倍。

2. 避免局部刚度突变

该车主梁危险截面在梁的中部,即油箱内侧纵梁附近。据现场

损坏调查分析, 该区断裂主要位于排烟座周边应力集中区及油箱
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刚性挂板周边附近,特别是刚度突变的尖角应力集中区。原车架与

油箱连接是通过焊在主梁外腹板的刚性较大的挂板, 油箱重心与

外腹板约有 500mm 的间距, 使油箱重心外伸,当车辆运行在不平

的矿山路面上,刚性挂板边角处产生很高的应力集中。新车架主梁

设计注意了上述存在的问题, 采取有效措施改善了该区的应力分

布。

油箱同纵梁连接改为柔性铰连接, 使原挂板刚性突变得到缓

和,纵梁截面刚度趋于平稳过渡。

排烟座直接焊在悬挂油箱底板上, 减小油箱后部的纵梁腹板

负荷。

3. 减少局部尖角,降低应力集中

前管轴附近纵梁变截面处原来是尖角过渡, 现改为大圆弧过

渡,改善了该区应力分布。

环型梁 (龙门梁) 与纵梁交接处连接板尖角改为圆弧平滑过

渡;车架多处补强板尖角处改为圆弧等等, 都是有效的降低局部应

力集中的方法。

4. 减小焊缝,避开焊缝交汇

车架纵梁腹板原为多块板对焊、搭焊, 现改为大块板或整板,

焊缝显著地减少。在设计和工艺处理时, 注意局部焊缝交汇带来过

高的应力集中,尽量躲开焊缝交叉、交汇。

对 75B汽车大梁断裂纹现场调查 97处, 断裂有 23处宏观裂缝

直接沿焊缝发生, 约占 24%。而 75C 主梁侧腹板主要部位改为整

板结构, 大大减少焊缝,主要焊缝预计可减少 30%。从而可以推算

出由于减少焊缝 30% , 其故障可降低 7% 左右。

5. 提高局部刚度,改善应力分布

原 75B 断裂调查, 前托板损伤率占 16. 8% , 是断裂发生几率

最大的部位,其原因是驾驶室荷载作用在外伸悬臂板上, 悬臂板与

纵梁是角焊连接,冲击载荷在此产生较大冲击弯矩, 角焊缝在冲击
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振动长期作用下, 高应力集中使焊缝开裂。为解决这个问题,新车

架的前托板改为箱型结构,与纵梁搭焊在一起, 有效地增加前托板

的抗弯性能,减少该处应力集中。

原 75B 大梁后悬挂损坏率占 14.3%。新车架该处作了改动,

增加刚度,减少尖角, 采用圆弧过渡。

环型梁作了较大改动, 其中包括底梁结构原为工字型现改为

箱型,尖角过渡改为圆角平滑过渡等。这种改动使纵梁与环梁在整

体上刚度变化趋于均匀,有利于应力分布的改善。

四、新车架的实用考核

上述设计原则已被两个生产厂家采用,收到良好效果。

其一,辽宁本溪重型汽车制造厂生产的 68t重型自卸汽车第十

号,该车车架在矿山已服役十余年, 结构安全实用,受到好评。

其二,美国 75B重型自卸汽车改型时主要采用了本技术。

实践证明,以上设计原则不但对重型矿用汽车实用, 对其他大

型复杂结构设计也是行之有效的。

3. 4 美国电动轮自卸汽车车架断裂分析

近几十年来, 重载汽车不断向大容量、大功率方向发展, 美国

已将 250
t
载重汽车投入生产, 325

t
载重汽车已试制出来。载重量大

要求发动机功率增加,载重 120t 汽车,发动机功率 900k W; 170t 汽

车功率 1200kW ～ 1300kW ;而 250
t
汽车,功率超过 1600kW等等。

重型汽车在 100t 左右多采用电动传动方式, 即发动机 发电

机 牵引电机 轮边减速装置 驱动轮, 这种传动方式实现机械

能与电能的交替转换。

不难看出, 随着重型汽车载重量增加、功率加大、动力性能提

高、驱动方式复杂, 必然给承重结构的车架的设计带来难度。
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一、美国 630E—154
t
矿用汽车车架断裂

江西德兴铜矿 1988年 12月 9日～ 1991年 10月先后购进美

国 Dresser 公司 630E 型 154t 矿用自卸汽车(该车悬挂、车斗、部分

后桥由湘潭电机厂合作制造) , 运行不久,车架重要部位相继断裂。

对进口的 16台车中的 12台车车架主要部位作断裂检查, 对其中

40# , 36# , 33# 三台车车架断裂作了专题调查与研究分析。

1. 12台车架断裂统计

1992年 9月 1日对 33# ～ 44# 车车架的断裂进行现场调查, 其

统计结果如表 3. 31所示。

( 1) 裂纹统计

走台板断裂: j33# ～ 44# 车左右走台板断裂皆发生在焊缝处,

其中 35
#
车左面有两条裂纹,合计 25条裂纹;

牵引梁中部断裂: P35# , 37# , 40# 车各发生 1条裂纹且多发生

在牵引铰支座左部焊缝处, 合计 3 条裂纹;

举升缸底部横梁焊缝: �34# , 36# 车各发生 1条裂纹,裂缝在横

梁与车架外腹板交接焊缝处, 合计 2 条

裂纹;

龙门梁断裂: j34
#
车 1条裂纹, 裂纹在龙门梁左侧转角处;

其他部位: �后悬挂球头销支座( 33# 车) , 油箱挂耳( 35# 车) , 翻

斗支撑座耳根部( 40
#
车) 有裂纹发生。

车架大梁主体开裂的三台车的裂纹将在后面专题阐明。

( 2) 寿命预估

从车架断裂调查中, 不难看出, 车架重要部位的寿命统计如

下:

汽车运行 2000h 左右, 走台板下面与车架梁焊缝开裂;

汽车运行 4000h 左右, 牵引梁中部焊缝开裂;

汽车运行 8000h ～ 9000h 左右, 车架危险部位、举升缸、龙门

梁高应力区开裂。
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  表 3. 31 12 台车车架断裂统计

车号
累计运行

h
胶垫
完好

走台板裂
mm

举升
mm

牵引梁
mm

龙门梁
mm

其他

33 �# 8693 g
左 (优 )
右 (优 )

左 : 断裂
右 : 断裂

后悬挂
球头支座
40 �mm

34 �# 9045 g
左 (优 )
右 (中 )

左 : 180 ?
右 : 90

左 : 200 +左 : 100 ,

35 �# 8637 g
左 (优 )
右 (劣 )

左 : 80 �× 2
右 : 80

左 : 补焊
油箱挂板
30 �mm

36 �# 10 �002
左 (良 )
右 (优 )

左 : 100 ?焊过
右 : 100

左
右 : 已焊

37 �# 6126 g
左 (优 )
右 (优 )

左 : 12 �
右 : 100

左 : 130 �

38 �# 7697 g
左 (优 )
右 (劣 )

左 : 100 ?
右 : 焊过

39 �# 7852 g
左 (优 )
右 (优 )

左 : 100 ?
右 : 焊过

40 �# 7739 g
左 (劣 )
右 (中 )

左 : 焊过
右 : 焊过

左 : 180 �
后面斜
座耳

41 �# 2105 g
左 (优 )
右 (优 )

左 : ≤ 10 �
右 : ≤ 10

42 �# 3600 g
左 (优 )
右 (优 )

左 : ≤ 10 �
右 : ≤ 10

43 �# 4032 g
左 (优 )
右 (优 )

左 : ≤ 10 �
右 : 40

44 �# 1812 g
左 (优 )
右 (优 )

左 : 100 ?
右 : 20

合计 3 �台 (劣 )  12 �台  2 �台 3 !台 1 �台 3 �台

2. 三台车车架大梁主体断裂

40# 车: �车架左面纵梁后部第一、二筋板间、外腹板和下盖板

开裂, 裂纹起始于后第一筋下部的底板, 向两方延

伸: 其一, 裂纹沿外腹板向斜上方约 45°角伸延; 其

二, 沿底板向垂直方向截断底板。前者裂纹长度为
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350mm,后者约 200mm, 见图 3. 20。

图 3. 20 40# 车车架断裂部位

36
#
车: �裂纹发生在左面后部第一、二筋板间的外腹板下部有

3条裂纹, 其一, 由后第二筋板底部底板起, 在筋板焊

缝侧面, 呈蛇形伸延,裂纹长 420mm;其二, 由后第一

筋板下部底板, 距筋板底部 55mm, 沿腹板向垂直方

向亦呈蛇形伸延, 长度约 380mm; 其三, 在外腹板与

底板间焊缝的焊趾处开裂, 左右贯通两条裂纹, 长度

约 375mm, 似一个水杯断面形断口,见图 3. 21。

33# 车: �裂纹亦发生在左侧纵梁, 后数第一、二条筋板间, 裂纹

起于外腹板下部底板, 距筋板下端仅 5mm, 向斜上前

方 45°角方向伸延, 裂纹长度约 190mm,见图 3. 22。

可以得出,三台车车架裂纹有如下特征:

( 1) 断裂全部发生在左侧纵梁;

( 2) 断裂全部发生在左侧外腹板;

( 3) 断裂起始于腹板下部和底板;
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( 4) 裂纹靠近筋板、焊缝或沿焊缝延伸;

( 5) 其中 40
#
车, 33

#
车两条裂纹向斜上前方 45°角发展。

图 3. 21 36# 车车架断裂部位

图 3. 22 33# 车车架断裂部位

二、美国 EUCLID车架断裂

美国 EU CLID公司 R—120M, R—170 电动轮自卸汽车在我

国进口量仅次于美国 -日本联合公司 Dresser 车的进口量。该公司

的电动轮自卸车车架断裂情况也不亚于前者。由于两公司车架结
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图 3. 23 车架断裂纹照片

构从受力特征上看相类似,其断裂情况也极为相似, 主要断裂位置

分布在四个部位。

车架中部:纵梁腹板的应力集中部位开裂后伸延至母材;腹板

与翼板的边焊缝开裂后伸延到翼板,见图 3. 24。

龙门梁部位:龙门梁与车架交接区、龙门横竖梁前后附近区

域,因刚度突变和应力集中造成了该部位断裂, 见图 3. 25。

尾部:车架尾部及尾部横梁处断裂。重载汽车行驶在不平路面

上, 汽车车架除受弯曲作用外, 还受到扭转作用, 弯扭联合作用下

的刚度突变区必然导致高应力发生,在局部高应力交变作用下, 久

而久之就会产生断裂,见图 3. 26。

前端梁:车架前部横梁、纵梁和走台板附近也常为主要断裂区

域,该处为车架前部外伸梁高弯矩部位, 容易产生断裂。

三、美国 630E—154 t 汽车车架强度试验

江西德兴铜矿引进美国 630E—154t 电动轮自卸汽车车架发

生断裂,引进的美国 R—120, R—170 型电动轮自卸汽车车架也发

生严重断裂。由于该车售价高达百余万美元一台, 车架严重断裂无
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图 3. 24 断裂的车架

图 3. 25 龙门梁部位断裂

疑给用户带来重大经济损失,美国公司也甚为苦恼。德兴铜矿进口

汽车车架断裂引起国务院重大技术装备领导小组、机械工业部、有

色冶金总公司和机械进出口总公司的高度重视, 立即组织技术力
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量开展专题研究,为该项索赔提供科学依据。

图 3. 26 尾部断裂

154
t
电动轮自卸汽车车架复杂, 技术难度大。它与 75B汽车同

属美国一家公司产品,在取得 75B车架研究成果的基础上, 确定了

对 154 t 电动轮自卸汽车车架断裂的研究项目。

1. 试验项目

装载后,车架主要部位应力水平试验;

装载后,左右轮胎分别垫起, 车架主要部位应力水平试验;

满载运行, 多种工况下, 车架主要部位的动应力水平、动荷系

数测定;

残余应力测定;

材质机械强度测定;

材质断裂纹扩展门槛值确定;

材质裂纹扩展速率测定;

结构强度有限元计算分析等。
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  2. 试验仪器、设备

Y J—X2 静态电阻应变仪   �(上海海滨无线电厂)

六线动态应变仪 (日本共和株式会社)

磁弹性应力测试仪 AST—500C(美国)

七通道磁带记录仪 (日本)

万能拉伸试验机 (捷克)

高周疲劳试验机 (中国)

3. 试验地点

江西德兴铜矿,大连理工大学。

4. 试验时间

1992. 8. 29～ 9. 5现场试验; 1992. 9. 20 ～ 10. 10 材质试验。

5. 试验道路(图 3. 27)

图 3. 27 试验路线

  6. 强度试验结果

( 1) 测量部位是举升缸至车架尾部横梁间的左侧纵梁外腹板

(见图 3. 28( a) ) 受拉应力区 1# ～ 8# 点, 9# 点在右侧梁外腹板上,

与 1
#
点相对称, 4

#
点在纵梁后部曲率最大部位。

车架大梁外腹板在静载荷作用下,梁受竖向弯曲, 考虑箱斗重

量, 大梁最大应力为 74MPa, 一般应力水平为 50MPa 左右, 从 1
#
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( a)

( b )

图 3. 28 测点分布及应力

点、9# 点应力水平可见,载荷均匀地作用在车架左右大梁上, 见图

3. 28( b)。

( 2) 动应力试验:汽车行驶路线是 4号电铲位置到东破碎站间

1. 3km 路面,往返共行驶 7次, 由磁带仪记录下全过程,经计算机、

分析仪器计算出诸工况下动应力水平及动力系数。主要测量点的

应力水平,见表 3. 32。

表 3. 32 动应力水平和动荷系数

测 点

工况  平路

行驶
上坡 下坡 左转弯 右转弯

装石场

颠簸

应力水平

M P a
35  80 h37 �96 J70 6113 6

动荷系数 1 �. 47 2 �. 08 1 ^. 50 2 �. 30 1 �. 95 2 �. 53
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( 3) 残余应力:采用 AST—500C 磁弹性应力测试仪测试所关

心的焊缝残余应力水平共十余处,其应力水平在 100MPa 水平上。

焊趾处残余应力高于此值,约 150MPa 左右。

由表 3. 32 可知, 该车直路行驶, 满载时车架动荷系数 1. 4 ～

1. 5;坡路行驶, 上坡载荷后倾, 车架后部动荷系数较高, 约 2. 0, 下

坡约 1. 5左右;左转弯比右转弯车架左纵梁应力高出约 30% ;装石

场路面不平,汽车颠簸较大, 动荷系数超过 2. 5。

四、材质性能测定

对材质机械强度、断裂韧性、裂纹扩展速率等测定的数值作出

了分析及计算。下面给出各项结果。

1. 机械强度

σb = 556MPa,σs = 330MPa

φ= 62% ,δ= 24% , E = 2. 1× 10
5
MP a

2. 裂纹开裂门槛值

ΔK th = 469MPa ¡¤mm
1/ 2

试验采用三点弯曲试验方法,在高频疲劳试验机上进行, 其循

环特征 r = 0. 1。

3. 疲劳裂纹扩展速率

第Ⅰ 阶段  
da
dN

= 1. 634× 10
- 45

(ΔK )
14. 144

第Ⅱ 阶段  
da
dN

= 7. 394× 10- 11 (ΔK ) 1. 8 98

可见,材料门槛值较高, 裂纹扩展速率较大,一旦裂纹发生, 断纹快

速扩展,直到裂开。

4. 剩余寿命预估

根据断裂力学理论,其剩余寿命由 Paris 公式推算得到, 即

da
dN

= c(ΔK )
n

( 3. 27)
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或  N =∫
a

f

a
0

da

c(Δσ πa )
n
, 当 n ≠ 2 时,简化为

N =
1
c

¡¤
2
n - 2

¡¤
a f

(Δσ πa f ) n
¡¤ a f

a0

n
2

- 1

- 1 ( 3. 28)

式中, a 0 为最小可检测的裂纹尺寸; a f 为临界裂纹尺寸; N 为裂纹

扩展到临界尺寸的循环次数; c, n 为材料常数, 由实验测定。

由材料性能实验确定: c = 7. 394× 10
- 11

; n = 1. 898; a 0 , a f 由

强度因子给出:

ΔK 1 = YΔσ¡¤ πa ( 3. 29)

于是算得: a 0 = 1. 0mm , a f = 112mm( K ⅠC = 4600MP a ¡¤mm
1/ 2

)

由此,计算出寿命不超过 200h。

五、车架结构强度有限元分析

1. 计算程序说明

为使本计算分析具有权威性和精确性,采用两种计算程序:

其一, SA P84 是微机使用的通用结构分析程序, 可用于三维

框架、多层子结构、高层建筑、动态分析等计算。该程序是 SAP 81

扩充。SA P81是美国加利福尼亚州伯克利大学多年来开发的大结

构分析程序。

其二, MA S 程序( Micro-computer Analys is Syst em) 是复杂

结构分析的大型程序系统。用于机械、农机、建筑、交通、运输、化

工、航空部门的产品优化设计。其功能、求解规模、计算技术及实

用领域已达到国内外先进水平。

2. 车架计算方法

本次计算分两步计算:

第一步:按空间杆系结构, 车架划分为 89 个单元, 82 个节点,

前后悬挂为弹性支撑, 对于刚性较大的连接构件, 简化成刚性杆

件,应用 ASP84程序, 计算出自重、满载、举升几种情况下的应力

分布。
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第二步:将车架关键部分, 截出 4357mm 长一段(即龙门后, 尾

横梁前部一段 ) 划分 271 节点、651 单元按空间壳体结构, 采用

MA S 程序进行细化计算。计算结果表明,二者相差在 10% 左右。

六、结构受力分析

1. 静态力

图 3. 29 纵梁断面

车架为变截面箱型梁, 见图 3. 29, 前端

有一横梁, 中部有龙门梁, 后部有尾横梁和

牵引横梁构成空间体系。龙门梁通过前悬挂

支撑于前轴(即转向节) 上; 后轮通过后桥

分两处支撑于车架, 其一, 后桥前端与车架

牵引横梁铰接, 其二, 后桥通过后悬挂支撑

在车架左右纵梁尾端。即车架有五个支撑

点, 见图 3. 30( a) , 荷载作用在牵引梁与尾

横梁间,距前者近后者远。

2. 动态力

① 汽车行驶在不平路面上, 车架承受

随机荷载作用;② 矿山道路经常受雨水冲

刷及运行车辆轮胎磨压, 路面两侧低于路面中部, 形成拱形路面,

重载矿车右侧通行, 载荷外倾, 由于载荷重心较高, 此时产生对车

架扭转的力矩,当路面坡度约 3% 时, 扭转可达 21 000N ¡¤m 的扭

矩作用在车架上(图 3. 30( d) M 3 ) ;特别是, 重载车辆在高速左转弯

时, 其扭矩成倍增加 (图 3. 30( d) M 2 ) ;③ 车架后下部与后桥由横

向稳定杆连接, 在左转弯时离心力向外,车架受一附加侧向力 F 4 ,

产生一弯矩 M 4 作用在牵引梁至尾横梁间的车架纵梁上, 使车架

纵梁后部产生侧向弯曲,即纵梁外腹板受拉, 内腹板受压;④ 扭转

对车架的影响,分析如下:

车架大梁为封闭薄壁杆件,扭转力矩作用下发生翘曲, 即为约

束扭转。由于结构复杂, 难以精确计算,但可以估算定性影响。计算
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时,选取断口附近截面参数, 即

δ= 3. 8cm  δ1 = 1. 6cm a = 84cm b = 21cm

取 M k = 75 000N ¡¤m, 则其长边中部剪应力为

τ=
M k

2δ1 ( a - δ) ( b - δ1 )
= 15MPa ( 3. 30)

拐角处应力集中,应力集中系数估算式为

kσ= 1. 74
3

δma x / r ( 3. 31)

式中,δma x 为最大壁厚, r 为拐角处半径。取 δma x = 3. 8cm , r =

0. 1cm ,算得 kσ≈ 6, 最大剪应力为τm ax = kσ¡¤τ= 90MPa。该车运

行在德兴矿山,取动荷系数 2. 0, 则行驶中应力为 148MPa。其大梁

左侧外腹板下缘处最高应力按第三强度理论计算:

σm a x = σ2 + 4τ2 = 233MPa ( 3. 32)

总之,车架纵梁在汽车运行中, 受( M 2 + M3 ) 或 M2 , M3 分别

作用, 车架纵梁产生扭转作用;在左转弯时, 在 M4 作用下又产生

与之垂直方向的侧向弯曲作用;右转弯时, 右侧纵梁同样受一反向

扭转力矩作用。汽车在重载行驶中, 车架受弯曲、扭转联合作用, 由

于应力叠加使车架危险部位局部应力增高对车架极为不利。长此

以往产生局部裂纹。

3. 应力集中

应力集中的产生极其复杂, 几何尺寸变化、刚度变化、焊接部

位、表面光洁度皆有影响。在我们所关心的车架大梁部位, 有圆角

应力集中、腹板(厚度 16mm) 与上下盖板 (厚度 38mm) 的刚度突

变等,都会产生不等的复杂的应力集中叠加。

4. 残留应力

焊接产生残留应力,这是众所周知且受到关注的重要问题, 通

常焊缝残留应力值可达材料的屈服极限。残留应力的存在, 降低了

结构的承载能力。通过断裂分析和我们的测定, 该车焊接残留应力
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水平,在焊缝附近为 100MPa ～ 150MPa。

5. 疲劳寿命预估

结构的疲劳寿命由两部分组成,其一为无裂纹寿命, 其二为剩

余寿命,即 N = N 1 + N 2。

前者由疲劳损伤理论计算, 后者由断裂力学理论计算。疲劳

损伤理论指出, 结构疲劳寿命与疲劳 S-N 曲线、载荷大小和结构

形式有关。由于客观条件的限制, 在此仅对疲劳寿命作一定性估

计。由实验给出, 结构局部应力按 270MPa 计算, 材料疲劳强度约

为 230MPa。材料 S-N 曲线由方程 logN = a - blogσ确定, 由此推

算出:结构实际疲劳寿命仅为理论寿命的 20% 左右。
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图 3. 30 车架受力分析
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七、车架断裂分析

美国 630E—154
t
重型汽车车架是由两条纵梁与前端梁、牵引

横梁、尾横梁、龙门梁焊接而成的空间结构, 其纵梁采用变断面薄

壁内部加筋, 腹板厚 16mm , 上下盖板厚 38mm , 焊接成两片纵梁,

在大梁局部高受力区有加焊补强板或局部增厚板,可见, 车架整体

结构复杂。矿用汽车行驶路面不平、弯坡路较多;再加上德兴地区,

雨季长、气温高, 致使汽车服役环境恶劣。要求设计者精心处理, 否

则,车架容易产生早期损伤。

1. 从车架结构、受力特征、断裂调查, 可知车架主要开裂部位

有: 车架纵梁后半部外侧腹板下部、尾横梁与腹板交接处, 纵梁尾

部、牵引横梁中部焊缝和梁端与腹板的焊缝拉应力处, 龙门梁高应

力部位或焊缝交汇处。其他局部应力区, 如走台板连接车架焊缝、

油箱挂板等。

2. 从三台车架断裂特征不难看出, 车架破坏主要是受较高弯

曲和扭转力矩作用, 产生疲劳破坏。当载荷倾斜, 封闭断面薄壁结

构在高扭矩作用下易发生约束扭转,断面边缘棱角严重翘曲, 使纵

梁外腹板下缘应力急剧加大, 即车辆转弯时产生正交方向的附加

弯曲, 再一次加大下缘的拉应力水平, 而 630E—154
t
汽车车架纵

梁横断面高宽比很大, 比如后第二筋板位置高宽比为 4. 5∶ 1, 这

种较高的高宽比呈高梁特征,裂纹自然易于在此发生。初始裂纹萌

生后,材料抗疲劳性能严重下降, 随车辆继续服役,裂纹快速发展,

直至断裂, 前述三台车架断裂特征之第( 1) ～ ( 3) 条即是例证, 特

别是 40# 、33# 两车的两条斜上方 45°角伸延的裂纹, 表征了扭转

产生的最大拉应力破坏。

3. 高应力集中促成了车架局部开裂,薄厚板交接区刚度突变、

筋板与腹板焊接区附近、腹板与盖板焊缝、几何尺寸不同的过渡弧

形区等处, 都产生不同程度的应力集中。局部应力增高, 导致开

裂, 断裂特征第( 4) 条即是。平朔煤矿也有多台车举升部位大梁焊
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缝开裂,其运行时间远低于德兴矿用车开裂时间, 也证实了这种解

释。

4. 道路与环境不佳, 维护不及时等外部因素是车架断裂的外

部原因,它提前并能加速裂纹萌生与扩展。

5. 车架疲劳寿命, 由综合现场强度试验、结构强度计算、材质

性能试验, 应用疲劳累积损伤理论, 可以定性地预估结构疲劳寿

命。

在满载下, 危险部位的静应力为 74MPa, 危险部位的总动应

力为 141MPa(动荷系数按 1. 9 计算) , 考虑局部应力集中, 偏载行

驶影响及焊接残留应力影响, 局部应力约 260MPa ～ 280MP a, 由

疲劳损伤理论, 估算该结构使用寿命在 6000h左右, 可发生局部开

裂。这同现场调查情况基本相符。

八、改进设计

矿用自卸汽车车架多次断裂再次告诫我们, 大型复杂焊接结

构采用传统的强度设计,远不能满足工程需要, 而应用现代设计技

术不但可以减少或防止断裂, 更重要的是全面提高产品质量和技

术水平。这里所指的现代设计技术有断裂控制设计、疲劳强度设

计、优化设计等。采用这些设计技术,提出下列改进措施:

1. 全面考虑载荷特征、车架结构合理设计

该车架是变断面、箱型梁、薄壁空间结构, 多变载荷中的扭矩

作用于闭合断面而产生约束扭转应力。车辆多种运动工况, 车架局

部区域应力叠加成高值,致使车架局部开裂, 解决问题的有效途径

是采用现代设计�。可以有效地降低车架应力水平, 使车架寿命成

倍提高。

2. 降低危险部位的应力水平

从三台车断裂特征明显看出,车架危险部位设计需改进。原设
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计车架大梁后部第 1, 2 筋板间(参见图 3. 21) , 刚度突变、应力偏

高。为降低危险区域应力水平, 缓和该部位的刚度突变, 建议将大

梁外腹板加厚部位向前伸延,超出第 2筋板焊缝区。预计可使平均

应力降低 30% 左右, 这是相当可观的。

3. 提高材料强度

建议设计选材比原设计选材强度提高一级, 而且新材质的断

裂韧性应当高于原材质。从疲劳和断裂理论考虑, 提高韧性比提高

强度尤为有效。

4. 降低应力集中

结构局部应力集中的危害是众所周知的。该车架重要部位的

应力集中有多种因素促成, 其焊缝交叉汇集、刚度突变、翼腹板交

接角等尤为重要。建议在大梁危险部位在工艺上精心处理焊缝布

置与走向, 提高该处焊接质量, 也是降低局部应力集中的有效措

施。

这里再次指出,道路与环境不佳、维护不及时等外部因素是车

架断裂的外部原因, 它提前和加速裂纹萌生与扩展, 无疑, 良好的

环境条件,会明显延长车架使用寿命。

3. 5 108t 电动轮自卸汽车车架合理设计

108t 电动轮自卸汽车是千万吨级大型露天矿重要的运输设

备。多年来, 该设备的国产化研究一直列入国家五年计划的重点攻

关内容,其中车架结构强度、结构合理设计研究是受到厂家及用户

十分关注的课题。其原因在于车架结构是该车的关键承重结构, 结

构复杂、工作环境恶劣、课题难度大、技术水平较高;其次国外进口

车和国产车在我国矿山服役期,大都出现车架早期断裂故障, 寻求

合理结构设计就成了紧迫任务。

湘潭电机厂消化美国 120C 电动轮自卸车, 研制出 SF—3102
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型 108 t 矿用自卸汽车, 对车架结构进行多年研究、改型, 委托大连

理工大学重型汽车研究室作车架专题攻关研究, 本节给出研究成

果综合介绍。该车自 1974 年研制至 1995年底共生产 161台。成为

我国矿山重要运输设备。

一、结构尺寸

结构型式在本章首已作过介绍, 不再重述。其结构尺寸见图

3. 31。

图 3. 31 车架结构

( a) 车架正视图 ; ( b) 车架俯视图
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二、强度试验

1. 试验时间、地点

时间: 1987年 5月 22日 ～ 6月 3日

地点:首都钢铁公司水厂铁矿

2. 试验方法

静强度试验:考虑到装载场地不平, 影响试验精度, 特选择矿

山排土场比较平坦开阔地,前装机配合加载并协助卸载。避免测量

导线移位、晃动, 被测车原地不动。加卸载前仪器调平, 分别测定加

卸载应变值。本次试验进行五次加载、五次卸载。试验数据经分析

处理后,输入 IMB-PC机, 计算出各点的最大主应力、最小主应力、

最大剪应力及主应力方向。图 3. 32 是试验方法框图。

应变计 应变仪 磁带仪

滤波器 示波器

预处理

IBM-P C

输出

A/ D

图 3. 32 试验方法框图

试验仪器、设备经防振处理放置在驾驶室右侧的专用特制的

测量室的平台上。

动强度试验:根据矿用汽车在矿山实际路面上运行的实际情

况,确定动强度试验工况有:装载、启动、左右转弯、上下坡运行、大

小颠簸、平直路面行驶、刹车、倒车、左右轮分别越过障碍、卸载过

程及空车行驶等多种工况。各测点在上述各工况下, 应变过程全部

由 14线磁带记录仪记录。

试验道路经多方面讨论, 确定有代表性的常用路面, 全长

2. 5km, 坡度 3% ～ 9% 不等。试验车速 20km/ h ～ 30km / h。

越障碍试验在矿山停车场平坦广场处进行。障碍物为 160mm
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高枕木, 前后各一根平放在地面上。车以 15km / h 速度, 前后轮依

次通过枕木, 车返回后, 再由另一侧前后轮依次通过, 记录系统记

下越过障碍过程中各测点部位的应变变化过程。

3. 数据处理

在静应力测量数据处理中,将五次加载及卸载数据进行分析,

剔除奇异点,算得均值。动应力测量中的加载、卸载数据作参考, 经

人工预处理的数据,输入计算机算出应力值。

动应力测量工况复杂多变, 数据量大。为减少工作量及误差,

将磁带记录仪的原始资料经低通滤波器输出至光线记录仪。人工

预处理的结果由微机计算出动应力状态。

由单向应力计算公式:

σ= Eε ( 3. 33)

及三片直角花应变计的测定,得

σ
ma x
mi n =

E
2
ε0 - ε9 0

1 - μ
±

2
1 + μ

(ε0 - ε4 5 )
2

+ (ε45 - ε9 0 )
2

( 3. 34)

τma x =
2 E

2( 1 + μ)
(ε0 - ε45 ) 2 + (ε4 5 - ε90 ) 2 ( 3. 35)

β=
1
2

arctan
2ε45 - ε0 - ε90

ε0 - ε9 0
( 3. 36)

其中, ε0 , ε45 ,ε90 分别为 0°, 45°, 90°方向的应变值; E 为弹性模数,

MP a;μ为泊松比;β为 σm ax 与 ε0 方向的夹角。

4. 测点布置

首先对整车结构、各主要构件间连接方式、载荷分布及传递特

性进行分析, 确定车架自前至后纵梁选定 12个截面, 其中几个主

要面自上而下在腹板上布点,观察梁截面应力分布规律。考虑在比

较重要的部位如龙门梁、牵引横梁、后横梁等布置若干测点, 以监

视不同工况下的应力变化特征。
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鉴于车架结构复杂、工况多变、应力集中影响等, 绝大多数部

位是复杂应力状态,故多采用三向应变计。贴片位置尽量考虑局部

应力集中影响而靠近焊缝。

本次试验选定静测点 37个、动测点 36个, 总用应变计 280片。

5. 试验道路

为了使试验条件具有真实性、代表性, 试验路面选在矿区正常

生产的装载区至排土场间的道路, 途经左右转弯、上下坡、直路段

等, 包括各种工况。装卸载皆按正常作业进行。路面坡度有 1% ～

3% , 3% ～ 5% 及 7% ～ 10% 不等, 全长为 2. 5km。

6. 静强度试验结果

车架纵梁中部区域, 其上部以受压、下部受拉为主, 中间有绝

对值较小的应力。纵梁前端外伸, 可见车架呈梁式结构特征。车架

应力分布规律如下:

梁中部第 I-X 截面, 其上部应力为 - 15MPa ～- 36MPa(考

虑 自 重影 响应 力仍小 于 51MPa) ; 下 部应 力为 10MPa ～

25MP a(考虑自重影响应力小于 36MPa) ;

龙门上部、下部及侧面应力为 20MPa 左右;

推力轴中部应力较高,接近 40MPa, 因推力轴端梁腹板加厚,

应力大大降低,仅有 10MPa;

后横梁中部区应力在 10MPa 左右。

7. 动强度试验结果

动强度试验测点多至 36点, 且大多为复杂应力状态, 每点又

有三个方向应变,即测量回路有上百条导线, 实测工况有 26种, 数

据量多达三万余个。经过多次筛选分析、加工整理, 针对主要部

位、主要工况进行如下分析。

( 1) 车架纵梁动应力水平

车架纵梁动应力水平,大致分四种情况。其一,龙门前部纵梁,

动应力水平为 20MPa～ 30MPa;其二,纵梁一般部位, 动应力水平
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为 30MPa ～ 40MPa; 其三, 应力集中明显部位, 动应力水平为

40MP a ～ 50MPa;其四, 特殊工况下, 高动应力水平为 75MPa ～

100MPa。

( 2) 推力轴动应力水平

推力轴是汽车传力主要构件。当载重汽车运行在不平路面时,

车架颠簸、晃动、扭动,特别是单轮抬起、下降及汽车加速时,推力

轴负荷加大,从而产生高应力值。高应力水平在 130MPa 左右。

( 3) 后横梁动应力水平

在显著凹凸路面及越障碍物工况下,动应力水平约 36MPa ～

47MP a。

( 4) 龙门梁主要部位动应力水平

在显著凹凸路面及越障碍工况下, 动应力水平约 55MPa ～

75MP a。在这种工况下, 此时车架扭转动应力处于较高值。

8. 车架疲劳强度校核

从车架结构形式、受力特征分析, 其损伤形式主要是疲劳损

伤。车架结构设计应当进行疲劳强度设计, 对其结构也应进行疲劳

强度校核。

根据疲劳强度理论介绍的疲劳强度校核方法, 在此采用比较

保守的 Goodman 准则。

该车  �σb = 600MPa

σs = 500MPa

对称循环下疲劳极限σ- 1 约为 279MPa , 脉动循环下, 疲劳极限约

为 395MPa,而

σm = 40MPa

由此可见, 车架按最高应力等幅作用, 车架材料仍满足

Goodman 准则。计算方法参见本章第三节。

综上所述, 车架在满载情况下静应力水平为 20MPa ～

30MP a。即使考虑自重影响, 车架最高静应力也在 50MPa 以下, 可
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见车架静应力水平不高。汽车行驶在矿区路面上, 车架受力的最不

利工况主要有: 启动、举升车箱、越过障碍及不平路面产生的较大

颠簸。在最不利工况下, 车架最大应力水平为 120MPa (考虑自

重) , 推力轴应力低于 200MPa。对该车架材料进行疲劳强度校核

证明,设计选材是可行的。

三、强度计算

过去, 车架设计只能用材料力学方法做杆件的局部计算。目

前, 普遍应用微型电子计算机, 高级结构计算软件相继问世, 使得

车架合理设计发生了重要变化,其特点是:

①将轮胎以上的全部车架体系的信息, 输入给计算机, 做空

间整体分析。

②用计算机模拟车架和各种受载情况, 可单项计算在静态、

运行动态、过障碍、一轮悬空、举升、卸载等状态下的内力。并可根

据实际受载情况,作任意载荷的组合受力分析。

③在静、动力分析的基础上, 全面考核全车架各部件的受力

水平。用计算机不断修改设计参数(包括杆件的多少、连接方式、

长度及断面等) , 以寻求车架总体最佳设计方案, 即车架的优化设

计。

④与此同时, 还需运用现代化试验手段 (如电测、光测、动态

测试、疲劳试验等) 和先进的设备系统, 一方面可在实验室完成车

架模型试验及构件的局部试验,另一方面在现场作实测, 以便使理

论与实践统一,给全车以综合性考核。

考虑到车架结构特征、载荷特性以及工程需要, 在本课题研究

中采用不同计算模型、不同计算方法、综合分析方法, 向工程界提

供实用的计算方法和合理的结构设计。

杆系有限元模型:四个轮的轮轴作为边界支承点, 上部车架结

构离散为梁单元模型, 根据结构局部特征, 作杆单元处理。为提高

计算精度,局部细化计算, 在计算中常用比较简单的加筋的平面单
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元模型; 对于非线性氮缸、轮胎按线性处理;龙门与车架的连接刚

性高以及有类似的高刚性区,取刚性域处理, 更接近于实际情况。

杆系有限元模型划分了 81 个节点, 87个杆单元。对于平面加

筋模型划分了 162 个节点, 125 个平面单元和 100 个杆单元。使用

SAP—84 计算程序。

板单元模型:鉴于车架为变截面薄壁箱型结构, 而且车架后部

纵梁截面高宽比较大,呈高梁特征, 在剪切、弯曲、扭转复合受力下

的构件应力状态比较复杂, 需要采用更为精确的计算单元。为此,

采用板壳元和杆元组合计算单元, 考虑对称性, 取结构之半, 划分

249个节点、550 个壳元和 13个杆元。该计算法可详细计算各部位

的应力, 局部加密网格或二次处理, 在此使用 MA S 程序计算。为

便于对比分析,计算工况载荷与前面计算一致。

矿用汽车装载、启动、运行、卸载等, 工况复杂。装卸载时产生

冲击;运行时路面不平车架产生颠簸使车轮不同时着地, 特别在装

土场和卸土场, 这种所谓沉陷现象尤为显著;卸载时, 举升车斗等

等。综合考虑, 选择了四种典型工况。

工况Ⅰ:自重 + 物料重( 108t )

工况Ⅱ:自重 + 满载初始举升状态

工况Ⅲ:沉陷(一轮离地 16cm )

工况Ⅳ:物料重 108t

实际的计算多于这几种工况。

该计算考虑了结构整体空间作用, 使力传递和边界条件的处

理有较好的真实性,整体计算与局部细化计算结合, 既保证计算精

度又能使计算简单、实用。

计算单元局部示例见图 3. 33。

  计算载荷与计算工况:

静力分析和车架主要载荷是自重 85t(包括车架及上部的设备

重量) 和物料重 108t。计算载荷见图 3. 34。
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图 3. 33 计算单元 (纵梁后部 )
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图 3. 34 车架计算载荷

( a) 左侧计算载荷 ; ( b) 右侧计算载荷
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  在计算中主要考虑上述四种工况, 为了探求结构的合理设

计, 对不同工况、不同载荷、不同的局部结构做了补充计算, 从中

找出结构受力和结构局部变化的影响规律。

四、计算结果分析

1. 满载举升工况(即工况 Ⅱ) 是危险工况。在计算中采用三种

不同模型做结构计算,即空间杆单元、平面加筋、复杂混合元模型。

三种不同模型的计算结果是应力分布规律相似且应力水平在同一

量级。在该工况下, 最大应力发生在车架后部的下盖板部位, 复杂

模型计算应力为 22MPa;平面加筋模型计算应力为 32MP a。总之,

车架应力不高,有较大安全储备。

2. 满载 108t 的第Ⅳ种工况, 最大应力发生在龙门梁后部的纵

梁下翼板处, 计算应力为 24MPa , 对应的上翼板部位应力为

- 20MPa。该计算工况主要用于计算与试验结果对比之用, 结果

表明,计算与试验结果相当吻合。见图 3. 35。

  3. 车架后部空间刚度不足。按空间杆系模型计算, 结果表明,

两纵梁间的非承重的横向连接槽钢应力高出 10倍之多。当车架受

扭转力矩作用时, 车架前部与后部刚度不协调, 后部抗扭刚度较

弱。

4. 车架空间杆系计算模型工程上可用。对比计算结果可以说

明空间杆系模型带来的误差满足工程设计要求。对车架计算来说,

它简便、实用。

3. 6 车架结构工程优化

大型复杂设备的开发研制,首要任务是结构设计。特别是对于

变化的载荷,结构设计仅仅满足一般强度要求是远远不够的。美国

诸多个很有名气的汽车公司,尽管重型汽车已研制几十年, 汽车的

关键结构仍不断地发生断裂事故,由此带来重大的损失。前面已经
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图 3. 35 车架计算应力
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看到, 多种车型车架不断地断裂, 不断地改进设计与工艺技术条

件, 以获取最佳的产品。这一事实告诉我们, 复杂结构的设计应当

采用现代设计技术,而这一技术的难度很大, 它涉及多学科技术。

我们通过对多种车型车架的断裂分析, 可知结构强度和设计

选材研究是结构现代设计的基础性工作。这些扎实的基础研究, 又

使我们掌握了复杂结构设计的有关技术。

一、车架模型试验

应用模型理论对 68
t
矿用自卸汽车车架制作 1∶ 2 的塑料模

型,对其进行静强度试验, 并将试验结果与原车架现场强度实测结

果进行对比。

1. 相似分析

此模型试验荷载大小不随时间改变,故为静力相似问题。

塑料是模型试验常用的材料。考虑到所用材料特性, 为保证载

荷与变形呈线性关系, 试验时精心设计载荷大小、每次加载量、加

载稳定时间、测量时间、环境条件等。因此模型试验无疑适合于弹

性结构小变形的相似问题。

相似理论指出结构模型与原型必须满足一定的相似条件, 方

可进行模型试验。其相似条件由相似的基本定理给出。要使模型与

原型保持相似, 相似指标 Ci = 1, 或相似判据等于定数。单值条件

相似,对于弹性结构应力分析有下列关系:

( 1) 泊松比系数 Cμ=
μH
μm

= 1

其中μH , μm 分别为原型、模型泊松比, 因为工程塑料与钢材等

泊松比近似为 0. 3,基本满足条件。

( 2) 几何相似

C l = lH / lm = 常数

( 3) 载荷相似

CP =
P H

P m
= 常数

如果为多种载荷则它们之间的比例也必须保持常数。

( 4) 边界约束条件相似
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根据上述相似条件,可以得到原型与模型应力换算关系为

σH = σm ¡¤
P H

P m
¡¤

l
2
m

l 2
H

( 3. 37)

式中, H 表示原型, m 表示模型。

2. 模型设计

参照 LN—392矿用汽车车架设计而成的车架模型, 在尺寸上

缩小了一倍, 即 1∶ 2;在支承处作了部分简化, 氮缸支承采用了硬

性支承, 后桥也作了适当变动, 以便易于加工。这些简化对静态试

验影响不大。图 3. 36 为车架模型照片。

图 3. 36 车架模型

  3. 试验方法

( 1) 载荷

在试验中考虑实际载荷性能,模型试验按一定比例加载, 采用

每袋 25kg 砂袋加载。

( 2) 测点布置

考虑到结构对称, 两边梁承载均等, 并考虑到梁的受力特点,

在右梁外腹板选取几个截面,按一定间隔布置。在纵梁外腹板沿同

一截面又自下而上布测点,其次考虑比较重要的部位如龙门梁、后
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横梁等处增加测点。见图 3. 37 所示。

  ( 3) 测量时间

考虑到塑料材料蠕变效应(参见图 3. 38) , 加载后 8分钟～ 16

分钟内做完一次测量,以消除蠕变影响。

( 4) 试验温度

试验时一般保持室温 20℃, 从而减少蠕变影响。

  4. 试验结果

试验结果如表 3. 33所示。

表 3. 33 模型试验主要测点应力分布

工  况 片  号
    应力值 ( MP a) 应力方向 (°)

σmax σmin τma x α

Ⅰ-1 �  9 �. 9   1 �. 4   4 �. 2

Ⅱ-1 �0 �- 16 �. 7 0 �

Ⅲ-1 �36 �. 0 0 �17 �. 9

Ⅲ-2 �22 �. 5 - 4 �. 6 13 �. 6   15 �. 5

水 Ⅲ-3 �- 0 �. 8 - 34 �. 6 - 17 �. 9

平 Ⅳ-1 �41 �. 5 0 �. 1 20 �. 7

状 Ⅳ-2 �21 �. 4 - 0 �. 7 11 �. 1 10 �. 6

态 Ⅳ-3 �- 3 �. 4 - 17 �. 2 6 �. 9 78 �. 6

Ⅳ-4 �4 �. 7 - 28 �. 9 - 20 �. 9

Ⅴ-1 �39 �. 9 11 �. 3 14 �. 3

Ⅴ-2 �19 �. 8 5 �. 1 7 �. 9

·331·第三章 车架结构设计



图 3. 37 模型试验测点
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图 3. 38 拉伸蠕变曲线

(续表)

工  况 片  号
    应力值 ( MP a) 应力方向 (°)

σmax σmin τma x α

Ⅴ-3 �   5 ^. 8  - 10 I. 7    8 6. 2   105 ". 0

Ⅴ-4 �1 ^. 3 - 31 I. 3 - 14 6. 3

Ⅵ-1 �23 ^. 3 3 I. 6 9 6. 8

Ⅵ-2 �- 19 ^. 6 - 34 I. 3 - 7 6. 4 - 9 ". 2

Ⅵ-3 �8 ^. 2 4 I. 8 6 6. 5 - 41 ". 0

水 Ⅵ-4 �1 ^. 8 - 12 I. 3 7 6. 0 109 ". 6

Ⅵ-5 �3 ^. 6 - 25 I. 8 - 9 6. 8

平 Ⅶ-1 �18 ^. 1 - 0 I. 8 9 6. 6

Ⅶ-2 �10 ^. 1 - 12 I. 2 11 6. 2 43 ". 7

状 Ⅶ-3 �- 11 ^. 4 - 16 I. 3 2 6. 4 28 ". 2

Ⅶ-4 �- 5 ^. 7 - 21 I. 3 9 6. 8

态 Ⅷ-1 �9 ^. 8 - 2 I. 8 6 6. 3

Ⅷ-2 �5 ^. 1 - 5 I. 1 5 6. 1 39 ". 2

Ⅷ-3 �- 4 ^. 5 - 10 I. 7 3 6. 0 - 6 ". 3

Ⅷ-4 �0 ^. 1 - 9 I. 8 - 6 6. 3

Ⅸ-1 �9 ^. 6 - 3 I. 3 6 6. 4
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Ⅸ-2 �5 ^. 0 - 5 I. 0 5 6. 0 56 ". 6

Ⅸ-3 �- 1 ^. 3 - 13 I. 9 - 6 6. 4

Ⅹ-1 �33 ^. 6 17 I. 5 7 6. 9

Ⅹ-2 �12 ^. 5 - 4 I. 9 8 6. 7 60 ". 5

Ⅹ-3 �5 ^. 5 - 22 I. 8 - 7 6. 9

L -1 �2 ^. 9 - 1 I. 1 2 6. 0 - 25 ". 4
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(续表)

工  况 片  号
    应力值 ( MP a) 应力方向 (°)

σmax σmin τma x α

L -2 �  85 5. 0

L -3 �5 5. 0   - 2 r. 6   3 �. 9  - 36 !. 4

L -4 �6 5. 1 0 r. 4 2 �. 7 110 !. 4

L -5 �14 5. 8 4 r. 7 5 �. 0 59 !. 4

L -6 �9 5. 1 3 r. 8 2 �. 5 - 24 !. 7

L -7 �9 5. 1 1 r. 5 3 �. 7 6 !. 5

L -8 �5 5. 4 4 r. 7 2 �. 6 71 !. 9

右 ZZ-1 �9 5. 9 1 r. 4 4 �. 2 - 19 !. 8

H Z-1 �14 5. 4 2 r. 2 6 �. 1 - 5 !. 4

H Z-2 �4 5. 4 - 1 r. 5 6 �. 1 - 1 !. 4

前 H Z-3 �8 5. 1 5 r. 4 1 �. 3 54 !. 2

LZ-1 �31 5. 4 20 r. 9 5 �. 2 114 !. 7

Ⅱ-1 �  10 5. 7   1 r. 8   4 �. 4

轮 Ⅱ-2 �18 5. 3 - 14 r. 7 16 �. 5   40 !. 5

Ⅱ-3 �- 1 5. 1 11 r. 4 5 �. 1

Ⅳ-1 �1 5. 2 0 r. 1 0 �. 6

垫 Ⅳ-3 �6 5. 6 - 10 r. 2 8 �. 3 62 !. 7

Ⅳ-4 �5 5. 1 - 9 r. 9 7 �. 4

L -1 �1 5. 9 - 3 r. 6 2 �. 7 - 31 !. 0

起 L -2 �0 5. 5 0 r0 �

L -3 �10 5. 8 - 6 r. 0 8 �. 4 - 8 !. 9

10 Fmm L -4 �12 5. 4 - 3 r. 0 7 �. 7 47 !. 1

L -5 �14 5. 2 - 1 r. 2 7 �. 6 - 43 !. 9

L -6 �3 5. 7 - 2 r. 5 3 �. 1 45 !. 0

L -7 �3 5. 2 0 r. 3 1 �. 4 - 39 !. 3

L -8 �2 5. 5 - 1 r. 3 1 �. 9 31 !. 7

ZZ-1 �1 5. 9 - 2 r. 5 2 �. 2 39 !. 0

H Z-1 �4 5. 6 - 4 r. 6 4 �. 6 41 !. 0

H Z-2 �6 5. 3 - 6 r. 3 6 �. 3 - 45 !. 0

H Z-3 �3 5. 8 - 7 r. 3 5 �. 6 127 !. 6

LZ-1 �4 5. 3 - 5 r. 5 4 �. 9 - 40 !. 0
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  5. 结果分析

从受力分析和试验结果看,大梁的中部呈简支梁特征。

( 1) 满载工况

前部(Ⅱ、Ⅲ、Ⅳ 截面) 在静力作用下为高应力区, 在腹板与盖

板交接处,应力一般可达 40MPa。

中间部分(举升缸支座以上部分) 应力明显小于前部, 一般在

18MP a。

( 2) 右前轮垫起 10mm

为了模拟单轮跳起工况, 将右前轮垫起 10mm。从结果看, 后

横梁受影响甚小, 对龙门梁各部分影响不均, 最大超过 13MP a, 一

般在 5MPa 以下,约高出满载工况下静应力值 1/ 3。

( 3) 模型与原型应力比较

模型测点与原车测点的精确位置难于对应, 在试验中尽量注

意选择一些比较容易确定的部位。表 3. 34 中给出相应部位的应力

值。

表 3. 34 模型实验结果与原车实测比较 MPa

车型

应力值  
Ⅱ-1 ;Ⅱ -3 �Ⅳ-1 �Ⅴ-1 dⅤ-2 �Ⅴ-3 �Ⅴ-4 �Ⅵ-1 nⅥ-5 0Ⅶ-1 �Ⅷ-1 �Ⅷ-4 YⅨ-1 �Ⅸ-3 �

模型 36 �. 0 - 34 �. 5 41 s. 5 39 �. 0 19 �. 8 - 10 �. 7 - 31 �. 1 23 !. 3 - 25 �. 8 18 �. 1 9 :. 8 - 9 #. 8 9 �. 6 - 13 �. 9

75 �B - 31 �. 9 23 �. 0 11 �. 9 - 11 �. 7 - 24 �. 3 16 !. 4 - 24 �. 8 19 �. 7 13 J. 2 - 11 3. 0 9 �. 1 - 11 �. 8

68 �t 32 �. 3 36 s. 1 35 �. 3

研究证明, 利用模型试验方法对车架进行强度试验分析是可

行的,试验数据是可靠的。利用模型试验可解决现场实测中诸多不

利因素(如实测时, 个别点无法测量) , 且可在样车制造出来前先作

模型试验,预测车架强度便于改型, 方便设计人员对新车架进行强

度分析,从而提高样车制造水平。模型试验法在国外重型汽车界也
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普遍采用。

综上所述, 在静力作用下, 盖板与腹板连接处为高应力区, 是

设计应重点考虑的部位。中间部分因举升缸支座补强板与大梁连

为一体,截面明显改变, 增加了承载能力。在不考虑自重的情况下,

大梁在水平状态的应力为 50MPa 以下。实际工况路面不平, 设计

者一定要考虑扭转对车架的影响, 这从右前轮垫起工况中也可以

看出。

二、应力集中

复杂机械结构几乎都有局部应力集中的影响。应力集中导致

局部高应力,高应力常常诱发薄弱部位首先开裂;裂纹源又在交变

力作用下, 不断扩展形成宏观裂纹直至断裂。因此,复杂结构设计

必须考虑局部应力集中的影响。我们在重型汽车结构现代设计研

究中,对应力集中问题做了大量研究。

1. 应力集中的产生

在重型汽车结构件上局部应力集中的影响, 在本章章首的断

裂调查中已多处提到, 在此仅对产生局部应力集中的原因作一归

纳。

( 1) 结构刚度突变产生局部高应力导致应力集中;

( 2) 不同形状、不同厚度的补强板带来不同程度的应力集中;

( 3) 焊板交汇部位、焊缝交汇区都会产生高应力区域;

( 4) 焊接工艺、焊接技术不佳的不良焊缝夹渣、气泡及初始裂

纹等。

2. 补强板形状对应力集中的影响

重型自卸汽车各种车型车架都有数十处补强或附属构件补焊

部位,补焊板形状各异, 为了得到不同形状补焊板对应力集中的影

响, 我们对此作了专题研究。选择圆形、椭圆形、矩形、菱形四种补

焊板,以同样焊接条件将其分别焊在同质等厚的母板上, 采用应变

测量方法获取同样载荷下的应力分布规律,算出应力集中大小;对
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四种形状补焊板中两种做光弹性实验,测出圆形、矩形板的应力集

中系数,两者对比分析(详见第五章应力集中)。

四种焊板在垂直弯曲下,应力集中系数:圆形板为 1. 86;椭圆

板为 2. 26; 矩形板为 2. 41; 菱形板为 2. 47。低高差 33%。由此可

见, 在车架高应力部位加焊补焊板应当十分注意焊板的形状与布

置方位,力求把应力集中的影响降至最低程度。

3. 电动轮自卸车车架尾部的设计

从本章第四节美国 630E—154t 电动轮自卸车车架断裂事

故研究中可以看出, 车架尾部开裂严重。从车架结构上看, 车架纵

梁尾部是高应力区, 因为, 其一, 纵梁后部断面尺寸变化较大; 其

二,尾横梁两端与两片纵梁在此相贯, 刚度突变;其三, 纵梁尾部腹

板与翼板间有多道内焊筋板, 产生局部应力集中;其四, 车架尾部

有多块形状不同的焊板使尾部形状复杂; 其五, 满载下行驶, 车架

后部受到较大的扭转作用,而车架后部又恰恰刚度不足。

因此,车架后部的合理设计对提高车架安全性是十分重要的。

笔者认为, 纵梁尾部改用铸钢制造再与车架纵梁焊接成铸焊结构

是合理的设计方案,并且, 连接部位的焊缝的位置及走向在设计中

应精心择优处理。

4. 龙门梁与车架纵梁交汇部位的设计

由本章第一节可以看出, 车架中部龙门梁附近也是常发生断

裂的部位, 其断裂原因就其结构来说与前面所述相似。另外,在这

个区域有更多的焊板空间交叉、焊缝交汇, 形成多处应力集中。因

此,纵梁和龙门梁交汇部位设计成铸钢件, 再将其与车架纵梁及龙

门梁分别焊接在一起, 从而避开复杂形状区域的高应力集中是十

分有益的。

5. 增大曲率半径,降低应力集中

车架纵梁中部及龙门附近,多处曲率半径很小。改型设计采用

纵梁大圆弧平滑过渡,可以改善应力分布, 有效地提高了车架使用
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寿命。

三、结构刚度均衡

大量的事实证明,尽管美国重型自卸汽车研制已几十年了, 车

架设计仍有多处不完善, 其中重要原因之一就是结构空间刚度很

不均衡, 后部抗扭刚度弱,难以承受较大的扭转力矩作用。本书多

处论述了对均衡复杂结构的空间刚度所做的专题研究成果, 下面

作以综合介绍。

在车架整体有限元计算分析基础上, 对车架局部作细化计算

分析。

1. 结构修改

针对车架后部空间抗扭转刚度不足, 调整车架前、中、后部刚

度,力求整体空间刚度均衡, 为此,对车架局部结构作计算机修改。

修改原则是按不同刚度级别变动局部结构尺寸, 每当改动局部尺

寸就作为一个新的结构方案,再经筛选确定几个典型修改方案, 再

作计算对比分析,给出优化设计结构。

2. 结构计算分析

为便于对比分析, 将车架纵梁划分四大部位, 即龙门梁、前部

梁 (龙门梁往后到牵引横梁前的纵梁)、中部梁 (牵引梁往后的纵

梁) , 尾部梁(即纵梁尾部)。

计算工况有两种, 满载应力和满载时举升应力。在每种工况

下,有多种计算方案计算车架应力变化, 对比分析后确定优化设计

方案。主要计算方案有:其一, 去掉槽钢连接件;其二, 有槽钢连接

(见图 3. 39) ;其三, 改槽钢为圆管横梁。圆管横梁的内外直径多种

方案组合,以结构应力最小为目标函数, 确定优化设计方案。

  在计算中圆管的尺寸范围是外径 100mm ～ 150mm; 内径

70mm ～ 110mm。如图 3. 40 所示。

  3. 计算结果对比分析

两种工况三种计算方案组合后,计算结果分析如下:
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图 3. 39 槽钢横梁

图 3. 40 圆管横梁
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第一种工况(未举升时满载) 的平均应力比

( 1) 龙门梁:

无槽钢∶ 有槽钢∶ 圆管梁 = 1. 6∶ 1. 0∶ 1. 1

( 2) 前部梁:

无槽钢∶ 有槽钢∶ 圆管梁 = 1. 7∶ 1. 0∶ 0. 7

( 3) 中部梁:

无槽钢∶ 有槽钢∶ 圆管梁 = 2. 0∶ 1. 0∶ 0. 6

( 4) 尾部梁:

无槽钢∶ 有槽钢∶ 圆管梁 = 1. 5∶ 1. 0∶ 0. 7

第二种工况(举升) 的平均应力比

( 1) 龙门梁:

有槽钢∶ 圆管梁 = 1. 0∶ 1. 1

( 2) 前部梁:

有槽钢∶ 圆管梁 = 1. 0∶ 0. 8

( 3) 中部梁:

有槽钢∶ 圆管梁 = 1. 0∶ 0. 8

( 4) 尾部梁:

有槽钢∶ 圆管梁 = 1. 0∶ 0. 7

满载未举升时, 选用三种不同直径 D1 , D 2 , D 3 圆管横梁时, 纵

梁应力变化为:

( 1) 龙门梁:

D 1∶ D 2∶ D 3 = 1. 0∶ 1. 0∶ 1. 0

( 2) 前部梁:

D 1∶ D 2∶ D 3 = 1. 0∶ 1. 0∶ 0. 6

( 3) 中部梁:

D 1∶ D 2∶ D 3 = 1. 0∶ 1. 0∶ 0. 7

( 4) 尾部梁:

D 1∶ D 2∶ D 3 = 1. 0∶ 1. 0∶ 0. 7
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综上分析可见:

( 1) 原设计有槽钢横梁, 对车架加强了横向刚度, 有利于改善

应力分布,去掉槽钢后, 车架应力增高 50% ～ 100%。

( 2) 进一步加强车架横向刚度, 把槽钢改为圆管则车架应力

又得到改善,应力平均降低 30% ～ 40%。

( 3) 圆管横梁尺寸不同,车架应力不同。

选用外径D1、壁厚 b1的圆管与选用外径D2、壁厚 b2的圆管, 车

架应力变化不大。

但选用外径 D3、壁厚 b3 的圆管,车架应力又进一步改善, 可降

低 30% ～ 40%。故最终选用后者。

按疲劳寿命计算,应力降低 30% ,该处寿命提高数倍。

4. 局部刚度均衡

在车架纵梁内外侧腹板相当多部位存在局部刚度突变, 应当

说这对于复杂的大型空间结构难于避免。但对于有经验的设计者

十分清楚“千里大堤溃于一穴”的道理。在复杂的机械设计里, 一

定要注意高应力部位的刚度变化不应过大, 整体结构力求刚度均

衡。比如 75B汽车美国设计师在设计中就忽视这一原则, 75B 汽车

车架纵梁的中间部位是结构危险断面, 在该部位纵梁动应力高达

160MPa。现场断裂调查也显示出此处断裂相当严重, 其原因在于

局部区域刚度突变。原 75B 汽车车架纵梁与油箱连接通过一块较

厚的钢块挂板导致钢度突变。在此, 车架纵梁腹板与挂板刚度相差

较大,而刚性挂板周边焊在纵梁腹板上, 上、下端又未与纵梁翼板

相连接。装满油的大油箱与纵梁外腹板相距 500mm, 呈外悬式, 当

汽车运行在不平的矿山路面上时, 刚性挂板边角焊缝产生很高的

应力集中, 必然导致附近区域开裂。在本研究成果的告诫下, 美方

设计人员对此作了较大修改,将其改为柔性铰连接方式, 该处刚度

均衡后, 纵梁刚度趋于平滑过渡, 从而有效地降低了局部应力集

中。
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四、减小焊缝, 避开焊缝交汇

车架纵梁腹板原为多块板对焊、搭焊, 现改为大块板或整板,

焊缝显著地减少。在设计和工艺处理时, 注意局部焊缝交汇带来过

高的应力集中,尽量避开焊缝交叉、交汇。

对 75B汽车大梁断裂纹现场调查 97处, 宏观裂缝直接沿焊缝

发生约占 24%。而 75C 主梁侧腹板主要部位改为整板结构, 大大

减少焊缝,主要焊缝预计可减少 30%。

这一设计原则常被忽视,在此予以特别提醒。

五、提高梁截面的抗弯模量

重型矿用自卸汽车行驶在矿山路面上, 车架相当于两端外伸

的简支梁结构,如果确认车架工作应力过高, 采用提高梁截面的抗

弯模量是行之有效的。在国产 68
t
矿用自卸汽车车架设计中吸取美

国 75B汽车车架的教训,从工艺条件、结构改型和设计选材等多方

面综合分析, 在适当地提高材质性能的同时变动梁截面的几何尺

寸。该车架为薄壁箱型截面,在不能提高梁的高度时, 加宽梁截面

20mm , 使其应力比为 0. 85, 应力降低约 15%。根据疲劳强度理论

可以预估其疲劳寿命,改进后的车架疲劳寿命可提高近一倍。

六、强度设计与设计选材

前文已提到, 重型汽车承载大、环境条件差, 作为该车的重要

承载构件在设计中必须使其具有足够的强度。

从美国车和国产车大量实测资料中可以看出, 车架主要危险

断面应力为 32MPa～ 38MPa。该应力值包含焊口热影响区的部分

应力集中和边角部分应力集中。汽车在正常运行中动力系数为

2. 2, 最不利工况下动力系数为 3. 5, 最高应力达 110MPa。美国车

最高应力可达 150MPa。

根据多年大量研究结果, 提出重型矿用汽车车架结构设计参

数指标:
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  ( 1) 强度指标

强度极限  σb 在 550MPa ～ 600MPa

屈服极限  σs 在 350MP a～ 400MP a

( 2) 断裂韧性

K ⅠC 应在 4000N / mm 3/ 2 ～ 4500N/ mm 3/ 2。

脆性转变温度应不高于 - 40℃。

低温冲击值 a K ≥ 35N m/ cm
2
。

( 3) 材质可焊性好

焊接残留应力一般应不高于 200MPa。
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第四章 后桥结构设计

后桥总成是电动轮汽车的承重、动力源的关键部件。其长宽高

尺寸之大和几何形状之复杂都表明它是一个空间大型复杂结构

件。在重型汽车的研制中, 后桥结构的研究占有相当的份量和较大

的难度。

4. 1 后桥结构研究概述

一、课题来源

美国 U N IT RIG 公司 1963 年首次推出电动轮自卸汽车,

1974年我国开始引进、消化、研制。“七五”计划期间将 108t 电动轮

自卸汽车列入国家重点攻关项目; 1991年国务院重大技术装备领

导小组正式下达“八五”重大技术科技攻关项目“85—301—01—

04”, 将 154
t
电动轮汽车列入其中, 后桥则作为子课题进行攻关研

究。

二、研究的几个阶段

后桥结构复杂,所受载荷也极为复杂。对这种复杂结构的研究

经过了消化、试制、修改,以及长期反复深化的过程。大体上可分为

三个阶段。

第一阶段:仿造试制

80 年代主机生产厂对电动轮自卸汽车后桥体结构进行引进、

消化、制造, 不断完善加工、制造技术。

第二阶段:消化吸收

1991 年国务院重大技术装备领导小组向湘潭电机厂下达国



家“八五”重大技术科技攻关项目“85—301—01—04 SF 3150 型

154t 电动轮矿用自卸车”研制任务,湘潭电机厂同大连理工大学合

作对后桥体结构进行有限元计算及实验分析。在计算中将后桥体

划分为桥身 1、桥身 2、推臂、载架 1、载架 2等五个结构, 合计 1486

个单元, 1474 个节点, 采用 SA P84 结构分析程序, 在 386 机上计

算;实验在江西德兴铜矿使用的湘潭电机厂自制的 154
t
电动轮自

卸汽车上进行。在上述计算、实验分析基础上, 湘潭电机厂主管技

术负责人做了分析、总结后厂方做了阶段性技术工作总结, 至此,

厂校对此复杂结构受力分析有了比较深入的认识, 为设计提供了

重要依据,较好地完成了该结构的引进、消化工作。

第三阶段:独立设计

在深入研究的基础上,对结构进行合理设计, 以使自己具有自

主开发的能力,是这一阶段的目标。

湘潭电机厂作为生产电动轮汽车的国家重点厂, 对汽车的每

个总成都进行了认真的消化、吸收、国产化。不仅如此, 还安排关键

技术的攻关课题, 充分利用高校的科技力量, 合作研究,并选派技

术骨干结合攻关课题深入学习,掌握有关的理论和实用技术。学校

对生产单位选派的技术骨干就读研究生, 结合工程实际课题进行

研究极为重视。只有这种紧密型的厂校合作才能给复杂结构的深

入研究、结构设计修改、掌握独立开发的新技术, 提供理论、技术、

经验等基本条件。

这一阶段主要研究内容有:

1. 前期后桥研究工作总结,后桥国产化设计、制造技术, 汽车

服役期间后桥结构断裂及其分析。

2. 后桥结构计算: 154
t
后桥模型简化及其改进、载荷分析、结

构静力计算、主要运行工况下动应力计算、结构变形计算。

108t 汽车后桥模型简化、结构静力计算、主要运行工况下应力

计算、结构变形计算。
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3. 结构现场试验: 154t , 108t 两种车型后桥结构的现场强度试

验。

4. 用计算机对结构进行修改及工程优化设计:用计算机对结

构进行修改, 修改后再计算, 对比分析,最后给出结构合理设计及

CA D工程图。

值得提及的是,本次模型简化作了多次试算、修改、再简化、再

修改,最后给出比较完善的建模方案;本次计算将后桥体作为空间

结构,划分 3206 个单元, 3080个节点,在 586微机上完成计算。

综上所述,历时多年, 对电动轮自卸车后桥作了比较系统、全

面的研究。我们不仅掌握了结构特征、载荷特性、应力水平、应力分

布、变形特征、刚度、应力集中影响、动荷系数、结构设计、设计选材

等。而且,掌握了复杂结构的有关理论、计算软件、计算方法、实验

技术, 采用 CA D软件进行结构的合理设计, 为我国重型汽车的自

主开发提供了关键的技术�。

4. 2 结构特征

后桥位于汽车两后轮之间, 见图 4. 1。桥身为圆柱壳体,壳体

内部加焊多道纵横筋板,用以提高壳体刚度。圆柱壳体前部与矩形

断面的锥壳相贯,锥壳顶部为截头, 截头断面与推力凸缘用螺栓连

接。推力凸缘铰连于车架牵引横梁,用以传递推力。锥壳上表面开

圆孔,孔边焊接排风圆管。圆柱壳体上表面焊有横拉杆支座, 横拉

杆与车架连接,用以承受横向载荷。圆柱壳体后部开圆孔, 维修人

员进出壳体里面安装维修内部管线。圆孔两侧加焊载荷架, 用以支

撑后悬挂,承担整车后部荷重, 见图 4. 2。
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图 4. 1 后桥

图 4. 2 后桥后部
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4. 3 局部断裂

引进的美国 630E—154
t
电动轮自卸汽车使用不久,后桥局部

开始断裂,国产 108t , 154 t 电动轮自卸汽车后桥也发生开裂现象;

中外厂家针对后桥局部开裂位置作了多次改动, 但一直未能彻底

解决。断裂部位(图 4. 3)如下:

图 4. 3 后桥断裂部位

壳体后圆孔周边焊缝开裂 1号部位;

壳体上部横拉杆支架焊缝 2号, 5 号部位;

壳体内部顶板横向筋板焊缝 2号内侧;

壳体底部两端部位;

锥壳菱边部位 3号及其他边;

后悬挂支座 4号区域;

前部排风管孔边焊缝;

推力凸缘焊缝 6号区域。

复杂结构多处断裂的原因在于结构设计的不合理,而这一问
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题的解决必须开展一系列的应用基础理论研究。

4. 4 结构计算

一、108t 电动轮汽车后桥结构计算

1. 计算工况

后桥结构强度计算分五种工况,即

( 1)静载

在此工况下,汽车满载静止, 后桥仅承受竖直方向的载荷。

( 2)启动

汽车在满载情况下,由静止开始启动, 汽车能否运行主要由后

轮产生的扭矩决定,所以在此工况下, 假定后轮上产生的扭矩达到

最大值。

( 3)制动

当汽车以较高速度行驶而制动时, 后轮被锁住。此时由于惯

性,车体对后桥产生一个很大的拉力, 以阻止后桥减速;同时, 由于

平衡关系,作用在后桥上的竖向载荷也要发生变化。

( 4)转向制动Ⅰ

汽车以较高的速度左转向时制动, 此时除了与第三种工况一

样的影响外,由于离心力的作用, 还要在横向稳定杆支架上产生一

个横向载荷。

( 5)转向制动Ⅱ

与第四种工况相似,不同之处是转弯方向相反, 此时产生的横

向载荷也相反。

2. 受力分析与载荷计算

( 1)计算数据

重载整车质量       �M   :193× 103
k g

重载后桥载荷 N 129. 31× 10
4
N
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后桥非悬上质量 m 27. 3× 103
kg

电机最大输出扭矩 M 1 19 750N·m

齿轮系传动比 i 27. 3∶ 1

车轮静力半径 R 1. 339m

轮轴距 L 5. 10m

重载整车质心至前轮轴距离 L 1 3. 67m

重载整车质心至地面距离 H 3m

重载启动时的加速度 a 1 0. 42m/ s
2

重载制动时的加速度 a 2 - 1. 91m/ s
2

后轮最大制动力矩 M 2 4. 39× 10
5
N·m

( 2)受力分析及载荷计算

①静载工况

如图 4. 4 所示,作用在后桥上的净载荷:

 P �= Mg× 67% - mg

= 193× 10
3
× 67%× 9. 8- 27. 3× 10

3
× 9. 8

= 999 698 N

图 4. 4 静载荷
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  由平衡方程 
1205P 1 = 980P 2

P 1 + P 2 = 102× 10
3

解得 P 1 = 488 630. 4N P 2 = 511 067. 6N

②启动工况

启动时,由于启动加速度整车产生惯性力 F 1 (没有 F 2 ) , 如图

4. 5所示。

图 4. 5 惯性载荷

F 1 = Ma = 193× 103× 0. 42= 81 060N

由 ∑Mo = 0

及 N 2 1L = MgL 1 + F 1H

得 N 21 = 1 330 337. 65N

可以看出, 由于加速作用, 后桥载荷由静止时的 1 267 238N

增至 1 330 337. 65N。

后桥载荷计算(图 4. 6) ;

F a = ma = 11 466N

F t=
2M 1× i

r
= 389 621. 36N

由 ∑MA = 0, 得

P 2 ( 1. 205+ 0. 98) + 0. 401F a + 0. 94F t = 1. 205N 21 + 1. 205mg
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图 4. 6 启动载荷

将 F a , F t 代入上式, 得

P 2 = 416 397. 8N

由 ∑y = 0, 得

P 2 = N 21 - mg - P 2 = 646 399. 8N

由 ∑x = 0,得

F = F t - F a = 378 155. 36N

③制动工况

制动时由于制动加速度 a 2 , 整车产生惯性力 F 2 (没有 F 1 ) , 如

图 4. 5 所示。

F 2 = Ma 2 = 368 630N

由 ∑MA = 0

及 N 2 1L + F 2 H = Mg L 1

得 N 2 1 = 1 032 748. 7N

由上看出,由于制动的缘故, 后桥载荷由静止时的1 267 238N减至

1 032 748. 7N。
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后桥载荷计算,见图 4. 7。

图 4. 7 制动载荷

F a = ma 2 = 52 143N

F t=
M2

r
= 321 533. 7N

由 ∑MA = 0, 得

0. 401F a + 1. 205N 2 1 + 0. 94F t= 1. 205mg + P 2 ( 0. 98+ 1. 205)

将 F a , F t 代入上式, 得

P 2 = 569 898. 15N

由 ∑y = 0, 得

P 1 = N 21 - mg - P 2 = 195 310. 5N

由 ∑x = 0,得

F = F t - F a = 269 390. 68N

④制动转向工况Ⅰ

假设汽车以 30km / h 速度左转, 并在转向时制动,那么后桥受
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制动工况下的 P 1 , P 2 , F 外, 还受一个离心力 F 1 作用。

F 1 =
Mv2

R
= 448 258. 7N

为了简化计算, 假设离心力全部加在后桥上, 作用在横拉杆

处。

⑤制动转向工况Ⅱ

与工况Ⅰ完全一样,只是 F 2 的方向与 F 1 相反。

2. 建模

由于后桥全部由低合金高强度钢板焊装而成,由此, 建立模型

所采用的全部为三角形、四边形板单元, 见图 4. 8。整个模型共

2943个节点, 3159 个单元。

图 4. 8 计算模型

  3. 边界条件处理

模型建立后,很重要的一个问题是合理增加约束。同样一个受

载构件,在不同的约束条件下, 求得的结果会大不相同。因此, 正确

引入边界条件,就能真实地反映结构的实际受力状态, 获得较高的

计算精度。
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对于后桥来说,约束是一个较为复杂的问题, 因它与电动轮及

轮胎连接在一起, 这就给后桥与电动轮连接处的约束模拟带来一

定的困难。由后桥所在部分的结构(图 4. 9( a ) )可以看出, 后桥与

电动轮连接压在四条轮胎上。若进一步简化, 相当于一根梁放在两

端支点上,后桥只是该梁的一段, 在静止、启动和制动时, 两端车轮

是紧固的,后桥可简化成一简支梁,如图 4. 9( b )所示。但是, 在添

加约束条件时,如果把与电动轮连接的凸缘整个紧固, 显然这使得

该处的刚度增加太大, 与实际情况相差甚远;如果只是凸缘下部,

上述问题可以解决,但又把整个梁缩短了一截, 相当于凸缘下部与

地面接触。而实际上该处是同后桥其他地方一样是放开的, 可以自

由变形,与地面接触是轮胎的位置, 这样简化也是与实际情况相差

较大。因此,以上简化都是不适宜的。为了彻底解决问题, 使模型

最大限度地接近实际情况,最终决定把两轮之间全部建成模型, 见

图 4. 8。在两轮位置底部紧固,其余地方自由变形, 这就较好地解

决了上述问题。

图 4. 9 后桥简化模型

  4. 有限元计算

后桥强度计算全部采用有限元法, 在 586 微机上用综合性有

限元软件包 ALGOR FEA S ( ALGOR Finit Element A nalysis

Sys tem)来完成。该软件包反映了国际上 90 年代微型计算机图像

处理和 CA D 等领域中的最新技术, 是科研人员、工程技术人员进
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行数值计算研究设计的有力工具。与当前流行的其他有限元软件

相比较, ALGOR FEA S 软件在以下几个方面有明显的优势。

( 1)微机内存直接存取能力已远远突破 640KB 的限制, 从而

使有限元计算的速度和解题规模有较大的提高和扩大。

( 2)建立了 V iziCA D 环境。它既提供了功能强大而手段丰富

的有限元网格的生成工具, 又在相当程度上实现了科学计算可视

化( V isualization inscientific compu ting) , 使人们在 386 档次以上

微机上实现日臻完善的网格自动生成、数据文件自动生成和计算

成果整理的自动化和形象化, 从而使人工的工作量减少到最小程

度。

( 3)它除了具有结构分析的静力、动力、线性、非线性等常用

模块以外, 还包括了一些特殊功能模块, 如板壳梁系统的屈曲分

析, 复合材料薄板的静、动力分析, 随机振动响应分析, 频响分析

等。更重要的是它还包括了稳态和瞬态场的分析、多刚体运动学与

仿真分析、管道系统 CAD 等模块, 各模块之间相互独立, 又可以

互相联系去解决综合性问题。

( 4)它具有与多种 CAD 系统、多种字处理和桌面办公系统的

直接接口,有广泛的适用性。

从上所述, 可以这么说,本次后桥强度计算分析是用具有 90

年代国际先进水平的有限元分析软件包在目前较好的微机上完成

的;此外, 由于使用该软件包时,人工干预少, 免去了很繁重的数据

输入,出差错的可能性大大降低。

5. 计算结果分析

( 1)静载工况

主要的应力、变形数据见表 4. 1, 变形图及应力图见图 4. 10。

①应力分析

从图 4. 10上可以看出, 应力分布大致如下:

壳体:壳体应力水平为 10MPa～50MPa, 局部高应力区发生
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在壳体与推臂、下支架及横拉杆支架连接处。与推臂连接处应力最
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  表 4. 1 应 力 与 变 形

工

况

应力

M P a

变 形 ( mm)

Dx Dy D z

部  位

静

载

70 � 0 �. 1138  1 h. 0810  0 �. 8069 下支架横板两后角

65 �0 �. 0745 1 h. 0840 0 �. 1839 下支架两外侧板靠后

65 �0 �. 2528 1 h. 2420 0 �. 6673 下支架横板两前角

55 �- 0 �. 0305 3 h. 0460 - 2 �. 089 横拉杆支架四角附近

55 �0 �. 0393 1 h. 5270 0 �. 3168 下支架侧板中部上边缘

50 �0 �. 1072 0 h. 5153 0 �. 0429 下支架侧板下边缘

50 �0 �. 0712 1 h. 1050 0 �. 1389 下支架横板中部

45 �- 0 �. 0483 2 h. 0570 - 3 �. 009
壳体内两侧环向筋板上部偏前及

偏后

35 �- 0 �. 0183 0 h. 8913 - 4 �. 8910 推臂前部靠上

35 �- 0 �. 1298 2 h. 7000 - 1 �. 0530 凸缘与侧环向筋板之间上部纵筋

大为 35MPa, 与下支架连接处应力最大为 65MP a, 与横拉杆支架

连接处应力最大为 55MPa。

推臂:推臂应力水平为 5MP a～35MPa, 局部高应力区发生在

推臂后部与桥壳连接处四角及四条棱边。与桥壳连接处应力最大

为 30MPa, 四条棱边应力最大为 35MP a。

下支架:下支架应力水平为 20MPa～70MPa, 局部高应力区

发生在横板四周、侧板四角及上、下棱边。横板四周应力最大为

70MP a, 侧板四角应力最大为 55MPa, 上、下棱边应力最大为
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图 4. 10 静载应力

55MP a。

总体来看,在静载工况下, 除了一些部件与部件连接处、棱边、

孔边外, 总体应力水平是较低的, 大部分在 10MPa～20MPa ,这也

是与后桥在该工况下承载相对较小有关。

②变形分析

从变形图 4. 10 上可以看出, 后桥由于承受垂直方向的载荷,

变形情况为整体前倾,轴向发生弯曲。

( 2)启动工况

主要的应力、变形数据见表 4. 2。

①应力分析

壳体:壳体应力水平为 25MPa～75MPa, 局部高应力区发生

在壳体与推臂、下支架及横拉杆支架相连接的地方。与推臂连接处

应力最大为 50MP a, 与下支架连接处应力最大为 60MPa, 与横拉

杆支架连接处应力最大为 75MPa , 壳体孔边处应力最大为

60MP a。
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  表 4. 2 启动工况下变形

工

况

应力

M P a

变 形 ( mm)

Dx Dy D z

部  位

启

动

75 � 0 �. 0579  1 h. 1380 - 3 +. 8230 横拉杆支架两前角附近

70 �- 0 �. 0379 6 h. 2370 5 +. 8400 下支架外侧板上角

60 �0 �. 0072 3 h. 4530 6 +. 3460 下支架横板两后角

60 �0 �. 0266 3 h. 4500 9 +. 2160 推臂左右推力板前端中部

60 �0 �. 0042 - 2 h. 6870 - 13 +. 4000 后桥后孔 45 �°处

55 �0 �. 0072 5 h. 3210 5 +. 9310 下支架侧板上棱中部

50 �0 �. 1388 4 h. 6830 7 +. 8800 推臂前部上、下棱

50 �- 0 �. 0313 - 3 h. 9220 - 12 +. 9800 推臂后部上、下角棱

45 �- 0 �. 0484 - 3 h. 7020 - 6 +. 0480 推臂左、右推力板与桥壳连接处

40 �0 �. 0219 1 h. 8800 - 10 +. 0900 壳体内两侧环向筋板靠下支架处

推臂:推臂应力水平为 10MPa～60MPa, 局部高应力区发生

在推臂与桥壳相接处四角、左右推力板与桥壳连接处、上推力板孔

边、推臂棱边。与桥壳连接处应力最大为 60MPa, 上推力板孔边应

力最大为 30MPa ,左右推力板与桥壳连接处应力最大为 45MPa,

推臂棱边应力最大为 30MPa。

下支架:下支架应力水平为 20MPa～70MPa, 局部高应力区

发生在横板四周及侧板上下棱边。横板四周应力最大为 60MPa,

上下棱边应力最大为 70MPa。
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总体来看,由于启动时后桥垂直载荷增加, 还有水平载荷的作

用, 致使后桥整体应力水平增高, 大部分单元应力增加了 10MP a

～20MP a。与静载相比后桥上部应力较高的地方稍微前移, 桥壳孔

周围应力增加较大,最大处达 60MPa。除此以外, 整个后桥应力分

布及衰减趋势与静载差别不大。

②变形分析

后桥变形除了像静载工况下整体前倾、轴向发生弯曲外, 由于

还受一个水平力的作用,后桥还发生水平力方向的弯曲。

( 3)制动工况

主要的应力、变形数据见表 4. 3。

表 4. 3 制动工况下变形

工

况

应力

M P a

变 形 ( mm)

Dx Dy D z

部  位

制

动

80 �- 0 �. 1254 - 3 �. 0000 - 11 +. 3100 下支架横板两后角

80 �- 0 �. 1364 - 5 �. 4610 - 8 +. 1120 下支架外侧板上角

70 �0 �. 1189 - 3 �. 0180 - 8 +. 5360 下支架横板与桥壳连接处

60 �0 �. 3192 - 3 �. 6670 - 10 +. 5500 下支架侧板上棱靠后

50 �0 �. 0098 - 4 �. 2700 - 8 +. 3220 后桥后孔 45 �°处

50 �0 �. 1556 - 0 �. 5080 - 9 +. 0500 下支架侧板下棱靠前

40 �- 0 �. 0239 - 10 �. 0600 - 1 +. 8890 横拉杆支架左、右两前角附近

40 �- 0 �. 0179 - 5 �. 7760 - 7 +. 8850 后桥后孔上部

30 �- 0 �. 0071 - 4 �. 9250 - 5 +. 7830 推臂与桥壳连接两上角

30 �- 0 �. 122 8 - 8 �. 9000 - 3 +. 4150
桥壳内侧环向筋板与凸缘之间上

部纵筋
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  ①应力分析

壳体:总体情况与启动基本相同, 不同之处在于壳体上部应力

较高的地方稍微靠后。

推臂:与启动情况基本相同。

下支架:与启动情况基本相同。

②变形分析

后桥由于受到水平拉力的作用,前部上抬, 并发生水平力方向

的弯曲。

( 4)转向制动工况Ⅰ

与制动工况相比,后桥还承受了离心力的作用。

从计算结果及应力晕化图可以看出,离心力的作用主要对横

拉杆支架周围的应力有较大影响,而对其他地方影响不明显。

在离心力的作用下,横拉杆支架周围壳体应力明显增大, 尤其

是横拉杆支架两端壳体,最大为 130MPa 左右, 支架周围的应力平

均上升了 20MPa～30MPa。此外,横拉杆支架上部的圆弧过渡处

应力为 130MPa 左右。

( 5)转向制动工况Ⅱ

与转向制动工况Ⅰ变化基本相同, 只是应力最大的下支架端

部及上部圆弧过渡处应力为 120MPa, 且支架两端壳体的应力差

距缩小。

综上所述, 后桥结构多数区域应力水平不高, 约为 20MPa～

30MP a;但在启动、制动工况下, 整体应力水平有所增加, 约增加

50%～70% ;高应力分布在各部分交接处、刚度突变部位、应力集

中区, 静载下计算应力可达 70MPa ;在转向制动工况下, 对横拉杆

支架四周壳体影响较大,最大应力达 130MPa。

二、154
t
电动轮汽车后桥结构计算

由于 154t 车与 108 t 车使用环境完全一样, 后桥形状基本相

同,承载方式亦完全一样, 因此,计算工况也分静载、启动、制动、转
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向制动Ⅰ、Ⅱ五种工况, 在此只给出主要结果。

1. 数据与载荷

( 1)计算数据

重载整车质量       �M   :259× 103
k g

重载后桥载荷 N 1 700 594N

后桥非悬上质量 m 30× 10
3
kg

电机最大输出扭矩 M 1 13 917N·m

齿轮系传动比 i 28. 8∶ 1

车轮静力半径 R 1. 461m

轮轴距 L 5. 44m

重载整车质心至前轮轴距离 L 1 3. 64m

重载整车质心至地面距离 H 3m

重载启动时的加速度 a 1 1. 5m/ s
2

重载制动时的加速度 a 2 - 2. 2m/ s
2

后轮最大制动力矩 M 2 1. 24× 106
N·m

( 2)受力分析及载荷计算

①静载工况

见图 4. 4 所示。

作用在后桥上的载荷:

P = Mg× 67% - mg = 1 406 594N

∑M 0 = 0

由
1873. 25P 1 = 952. 5P 2

P 1 + P 2 = 1 406 594
得 P 1 = 474 133N

P 2 = 932 461N

②启动工况

类同 108 t 车计算, 载荷如下:

F 1 = 388 500N N 2 1 = 1 912 600N
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F a = 45 000N F t= 548 678N

P 1 = 787 136N P 2 = 831 464N

F = 503 679N

③制动工况

制动时,加速度 a2 = - 2. 2m/ s
2 ,整车产生了惯性力 F 2。

F 2 = 569 800N F t= 848 733N

F a = 66 000N P 1 = 91 815N

P 2 = 1 096 311N N 2 1 = 1 394 379N

F = 802 333N

④转向制动工况Ⅰ

假设汽车以 30km / h 速度左转, 并在转向时制动, 那么, 后桥

除受制动工况下的载荷 P 1 , P 2 , F 外, 还受一个离心力 F 1 的作用。

F 1 =
mv2

R
= 631 374. 3N

为了简化计算,假设全部加在后桥上。

⑤转向制动工况Ⅱ

与工况Ⅰ一样,只是转向方向相反, 离心力 F 2 与 F 1 的方向相

反。

2. 模型的建立

与 108
t
车后桥类似, 154

t
车后桥也全部由低合金高强度板焊

接而成。因此, 154
t
车后桥建模也全部采用三角形、四边形板单元

如图 4. 11, 整个模型共 3080个节点, 3206 个单元。

  3. 计算结果分析

( 1)静载工况

主要的应力、数据见表 4. 4。

应力晕化图见图 4. 12。
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图 4. 11 计算模型

  表 4. 4 应 力 与 变 形

工

况

应力

M P a

变 形 ( mm)

Dx Dy D z

部  位

静

载

80 � 0 �. 1440  0 h. 1712 - 1 �. 8450 下支架横板两后角

75 �- 0 �. 0996 0 h. 4047 - 1 �. 8790
壳体内两侧环向筋与凸缘之间

上部纵筋

70 �- 0 �. 0573 - 0 h. 2490 - 2 �. 3030 壳体内两侧环向筋下部

60 �- 0 �. 0822 0 h. 2265 - 1 �. 9830 下支架横板两前角

50 �- 0 �. 0785 0 h. 5411 - 2 �. 0410 壳体上部靠两端

50 �0 �. 2015 0 h. 2215 - 1 �. 8290 下支架外侧板上棱靠后

40 �0 �. 0719 0 h. 1315 - 1 �. 9690 下支架内侧板下棱靠前

40 �0 �. 2290 0 h. 2532 - 1 �. 8820 后桥后孔上部

40 �- 0 �. 0223 - 0 h. 2579 - 3 �. 1690 推臂上推力板孔左、右两边

35 �0 �. 0378 0 h. 5377 - 2 �. 2790 推臂四棱靠后及与桥壳连接四角
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图 4. 12 应力分布

  壳体:壳体应力水平为 10MPa～60MP a, 局部高应力区发生

在壳体与下支架、推臂、横拉杆支架相连接处以及壳体孔周围。与

推臂连接处应力最大为 40MPa; 与下支架连接处应力最大为

60MP a;与横拉杆支架连接处应力最大为 30MPa;壳体孔周围应

力最大为 40MPa。

推臂:推臂应力水平为 10MPa～40MPa, 局部高应力区发生

在与壳体连接处四角、四条棱边及上推力板孔边。与壳体连接处应

力最大为 35MPa ;四棱边应力最大为 35MPa;上推力板孔边应力

最大为 40MPa。

下支架应力水平为 20MPa～80MP a, 局部高应力区发生在横

板两侧、侧板四角及上下横边。横板四周应力最大为 80MPa;侧板

四角应力最大为 60MPa ;上、下棱板应力最大为 50MPa。总体来

看,在静载工况下, 除了一些部件与部件的连接处、棱边及孔边外,

总体应力水平是较低的,大部分为 10MPa～20MPa。

从变形图上可以看出,后桥由于受垂直方向的载荷, 变形为整
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体前倾,轴向发生弯曲。

( 2)启动工况

主要应力、变形数据见表 4. 5。

表 4. 5 应力与变形

工

况

应力

M P a

变 形 ( mm)

Dx Dy D z

部  位

启

动

130 � - 0  . 0096 10 �. 7700  12 +. 3100 桥后孔 45 �°处

120 �- 0  . 0541 8 �. 0560 - 18 +. 0500 桥前孔 45 �°处

120 �0  . 1048 18 �. 7400 - 12 +. 4800 推臂与后桥连接处两上角

70 �- 0  . 0067 - 5 �. 2400 1 +. 4220 桥壳内两侧环向筋下部

70 �0  . 1728 19 �. 9600 - 4 +. 6220
壳体内两侧环向筋与凸缘之间上

部纵筋

70 �- 0  . 0191 - 9 �. 3470 - 13 +. 6400
推臂与后桥连接处两下角及附近

棱边

70 �- 0  . 0025 13 �. 0400 11 +. 6300 桥后孔上部

60 �0  . 0153 5 �. 8920 13 +. 0200 下支架横板两前角

60 �0  . 0001 6 �. 0800 18 +. 7500 下支架横板两后角

50 �0  . 0284 10 �. 9100 - 30 +. 9900 推臂四棱边

  壳体:壳体应力水平为 30MPa～130MPa, 局部高应力区发生

在壳体与推臂、下支架、横拉杆支架相连接处以及壳体孔周围。与

推臂连接处应力最大为 120MPa; 与下支架连接处应力最大为

60MP a;与横拉杆支架连接处应力最大为 40MPa;壳体孔边处应

力最大为 130MPa。

推臂:推臂应力水平为 30MPa～120MPa, 局部高应力区发生

在推臂与后桥连接处四角、四条棱边及上推力板孔边。与桥壳连接

处应力最大为 120MPa;四条棱边应力最大为 50MPa;上推力板孔

边应力最大为 40MPa。
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下支架:下支架应力水平为 20MPa～60MPa, 局部高应力区

发生在横板四周、侧板上下棱边。横板四周应力最大为 60MPa;上

下棱边应力最大为 50MPa。

总体来看,由于启动时后桥垂直载荷增加, 加上水平载荷的作

用, 导致后桥整体应力水平的升高, 大部分单元上升了 20MPa 左

右;与静载相比较, 后桥上部应力较大的部位稍微前移,桥壳孔周

围应力增加较大,最大处达 130MPa。除此以外,整个后桥应力分

布及衰减趋势与静载相差不大。

后桥变形除了像静载工况下整体前倾,轴向发生弯曲外, 由于

还受一个水平力的作用,后桥还发生水平力方向的弯曲。

( 3)制动工况

主要应力、变形数据见表 4. 6。
表 4. 6 应力与变形

工

况

应力

M P a

变 形 ( mm)

Dx Dy Dz

部  位

制

动

140 �0 S. 2099 - 12 �. 5300 - 20 �. 4400 桥后孔 45 �°处

130 �0 S. 0385 - 13 �. 6800 16 �. 6500 桥前孔 45 �°处

110 �0 S. 05363 - 15 �. 8800 - 19 �. 2700 桥后孔上部

110 �0 S. 3699 - 7 �. 1260 - 28 �. 4200 下支架横板两后角

100 �- 0 S. 2604 - 7 �. 7930 - 21 �. 3000 下支架外侧板上部棱边

80 �0 S. 2545 - 6 �. 6720 - 21 �. 2000 下支架横板两前角

70 �0 S. 0008 - 7 �. 6760 17 �. 5900 桥前孔上、下部

60 �- 0 S. 2285 - 17 �. 3200 - 18 �. 7600 壳体上部靠后

60 �- 0 S. 1550 - 24 �. 2500 - 4 �. 5700
桥壳内两侧环向筋与凸缘之间上部纵

筋

60 �0 S. 3314 - 11 �. 4400 - 25 �. 9600 下支架侧板下棱

50 �- 0 S. 0021 - 21 �. 2900 15 �. 6900 推臂与后桥相接处两上角及附近棱边
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总体情况与启动工况基本相同, 不同之处在于壳体上部应力

较大的地方稍微后移。

推臂:与启动工况基本相同。

下支架:与启动工况基本相同。

后桥由于受到水平拉力的作用,前部上抬, 并发生拉力方向的

弯曲。

( 4)转向制动工况Ⅰ

与制动工况相比,后桥还承受了离心力的作用。

从计算结果及应力晕化图可以看出,离心力的作用主要对横

拉杆支架周围的应力有较大影响,而对其他地方影响不明显。在离

心力的作用下,横拉杆支架周围壳体的应力明显增大, 尤其是横拉

杆支架两端应力更高, 最大为 70MPa 左右;支架周围应力平均上

升了 20MP a～30MPa, 此外横拉杆支架上部的圆弧过渡处应力高

达 170MPa 左右。

( 5)转向制动工况Ⅱ

与转向制动工况Ⅰ大致相同, 只是横拉杆支架两端壳体的应

力值更趋于一致。

总之, 由于 108t 车与 154t 车相似, 154 t 车后桥与 108t 车后桥

结构基本相似, 承载方式相同, 从计算的应力及位移图可以看出,

154t 车后桥在各工况下应力分布、位移趋势与 108t 车基本一样,

只是各主要部件的应力水平有所增加。例如, 108
t
车壳体应力最大

为 70MPa, 推臂为 50MPa, 而 154
t
车壳体为 140MPa, 推臂为

120MPa;高应力区同样大多分布在各部交接处、刚度突变区等应

力集中区域,在此就不再赘述。
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4. 5 强度试验

一、概述

1. 试验目的:现场实测后桥各主要部位的应力水平, 验证有限

元计算中结构简化与计算结果。

2. 试验地点:江西铜业公司德兴铜矿。

3. 试验时间: }第一次试验时间为 1992. 8. 29～9. 5 对 154
t
车

后桥进行试验;

第二次试验时间为 1996. 10. 17～20,对 154
t
车

后桥进行试验;

第三次试验时间为 1996. 10. 21～22,对 108
t
车

后桥进行试验。

测点位置见图 4. 13所示。154
t
汽车后桥布置 23个测点, 108

t

汽车后桥布置 18个测点。

         图 4. 13 布点图
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二、试验结果

将试验结果与计算结果一并列入表 4. 7,表 4. 8中。
表 4. 7 154t 车后桥应力试验值与计算值比较

测点号 试验值 ( M P a) 计算值 ( M P a) 部  位

3 q   35 �. 4    31 �. 0 推臂前上角

6 q47 �. 4 32 �. 0 推臂后上角

8 q16 �. 2 18 �. 0 推臂孔 45 a°处

11 �- 13 �. 0 - 17 �. 0 左推力板与凸缘之间

13 �12 �. 0 13 �. 2 桥壳前孔 45 �°处

14 �- 22 �. 0 - 9 �. 0 横拉杆支架与上推力板之间

19 �16 �. 8 16 �. 0 下支架外角

20 �21 �. 6 18 �. 0 下支架内侧板中部

22 �- 13 �. 0 - 12 �. 0 桥壳后孔 45 �°处

23 �- 14 �. 4 - 11 �. 0 下支架内侧上中部

24 �- 17 �. 0 - 20 �. 0 桥壳后孔上部

25 �- 13 �. 0 - 10 �. 0 下支架横板中部

26 �- 41 �. 0 - 19 �. 0 后桥底部靠凸缘

27 �33 �. 0 13 �. 0 桥壳底部左侧

28 �35 �. 0 16 �. 0 桥壳底部中间

29 �16 �. 5 15 �. 0 凸缘与侧隔板之间上部纵筋靠前

30 �- 28 �. 0 - 24 �. 2 凸缘与侧隔板之间上部纵筋中间

31 �13 �. 0 15 �. 6 凸缘与侧隔板之间上部纵筋靠后

33 �41 �. 0 - 7 �. 0 侧隔板前部

35 �- 12 �. 0 - 13 �. 0 中隔板上部

36 �- 42 �. 0 - 13 �. 0 中隔板前部

37 �5 �. 8 4 �. 0 中隔板底部

38 �13 �. 0 5 �. 0 桥壳前孔下部
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表 4. 8 108t 车后桥应力试验值与计算值比较

测点号 试验值 ( M P a) 计算值 ( M P a) 部  位

1 q  - 17 �. 0   - 14 �. 0 推臂前下角

2 q- 19 �. 0 - 13 �. 0 推臂后下角

4 q- 40 �. 0 - 1 �. 2 下推力板中部

5 q- 4 �. 5 - 5 �. 0 左推力板中部

10 �- 5 �. 6 - 7 �. 4 桥壳前孔上部

14 �- 27 �. 8 - 25 �. 0 横拉杆支架右前角

15 �- 19 �. 2 - 3 �. 0 横拉杆支架圆弧处

16 �- 38 �. 4 - 36 �. 0 横拉杆支架左后角

17 �- 19 �. 2 - 14 �. 0 横拉杆支架与桥壳后孔之间

18 �25 �. 3 27 �. 0 下支架左上角

20 �24 �. 6 22 �. 0 下支架横板右角

21 �11 �. 2 8 �. 0 桥壳后孔 45 �°左侧

22 �18 �. 2 14 �. 0 桥壳后孔 45 �°右侧

24 �43 �. 5 31 �. 0 桥壳后孔上部

25 �20 �. 8 20 �. 0 下支架横板中部

26 �18 �. 0 7 �. 0 桥壳底部靠凸缘 (轴向 )

27 �- 42 �. 0 1 �. 0 桥壳底部靠凸缘 (纵向 )

34 �- 10 �. 2 - 12 �. 0 侧隔板下部

从对比中不难看出,多数测点应力水平不高, 与计算结果基本

一致。在复杂结构中,计算点与试验测量点不可能全部为同一点,

只能要求两者在附近区域,两值接近。
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4. 6 后桥强度概述

前文对后桥结构应力水平分别作了介绍, 为使读者对后桥结

构应力分布规律有个清晰的概念, 下面把两种车型不同工况下应

力水平作一综合概述。

一、主要部位应力水平

结构满载静止时的应力水平是最基本的应力状态,是结构设

计的最基本依据,从计算和试验可以看出应力分布规律。

108t 车后桥壳体为 20MPa 左右,横拉杆支架 35MPa 左右, 下

支架 55MPa 左右, 推臂 35MPa 左右。

154t 车后桥壳体为 30MPa 左右,横拉杆支架 35MPa 左右, 下

支架 80MPa 左右, 推臂 40MPa 左右。

两车后桥的刚度突变和应力集中区最大应力水平: 108t 车后

桥为 70MPa, 154
t
车后桥 80MPa。

二、启动工况最高应力

两车在启动时, 后桥最高应力水平: 108 t 车后桥为 70MPa,

154t 后桥 130MPa。

三、制动工况最高应力

两车在弯路上制动时,后桥应力较高。在此工况下, 两车后桥

最高应力水平: 108t 车后桥为 130MPa, 154t 车后桥 170MPa。

四、后桥结构高应力部位

电动轮自卸汽车后桥结构高应力部位归纳如下:

1. 壳体相贯部位、主壳体与推臂、支架等附属件连接处;

2. 壳体开孔的孔边区域;

3. 板与板焊接的棱边、边角部位;

4. 筋板端部及边焊缝。
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五、强度分析

后桥材料为低合金高强度钢, 机械强度为 σb = 600MP a, σs =

460MPa。汽车在现场使用, 动荷系数取 3 评估,就强度设计而言,

结构设计是安全的。然而, 后桥结构承受交变载荷作用,结构设计

应采用疲劳强度理论。该材质的疲劳极限约为 290MPa, 而结构疲

劳极限远小于此值。结构最高应力 150MPa～170MPa, 如果动荷

系数按 2. 0 计算,该处工作应力已超出结构疲劳极限。另外, 前述

应力分布规律告诉我们后桥应力分布很不均匀。整体观之, 应力水

平不高,但局部区域应力又过高, 应力高低差异过大的现象给结构

设计带来困难。这就是本课题的关键。

4. 7 结构优化设计

一、设计修改部位

前面已经介绍了两种车后桥应力较大的地方分布在各部交接

处、刚度突变区等应力集中区域。具体如下:

壳体:前后孔周围、横拉杆支架周围, 尤其是拉杆两端与下支

架连接处周围。

推臂:四条棱边及前后各边角。

横拉杆支架:圆弧过渡处。

下支架:横板四周及侧板上、下棱边。

后桥在使用过程中,推臂四棱、后桥孔、横拉杆支架与桥壳相

连接处两端普遍存在焊缝及母材开裂等现象, 这也是与计算结果

相符的,因此决定对这些结构进行修改。

二、优化方案

1. 设计修改准则

( 1)结构局部区域相互间刚度均衡;

( 2)变化局部应力集中区几何尺寸, 力求降低应力集中;
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( 3)减少高应力区焊缝或焊缝交汇;

( 4)局部高应力区补强。

2. 具体修改方案

( 1)壳体孔边修改方案有三:

其一,孔四周钢板加厚(称方案( 1) ) ;

其二,孔上、下各加一槽形梁(称方案( 2) ) ;

其三, 孔上、下各加一轴向筋板, 筋板之间用圆弧形隔圈连接

(称方案( 3) )。

( 2)横拉杆支架周围壳体

横拉杆支架相对于周围壳体来说刚度太大, 而横拉杆支架由

于承载需要不便改动,只有想办法提高壳体的刚度, 以改善刚度的

协调匹配。将支架加长,使其两端正好压在桥壳内两侧环向筋上,

并将上部应力较大的圆弧过渡处圆弧加大(称方案( 4) )。

( 3)推臂

推臂四棱及后部四角应力相对较大,而恰在此位置有组成推

臂的四条焊缝,结构应力加上焊接残余应力及焊缝本身缺陷, 这个

地方出问题的可能性当然就大大增加了。

修改方案是将焊缝从此位置移到应力相对较小的左右推力板

中部,将结构四块板拼焊结构改为两块 U 形板对焊(称方案( 5) )。

3. 方案试算

将每种修改方案重新划分有限元计算网格, 对修改结构进行

计算分析,从中比较修改效果, 仍然是以最小应力为追求目标, 以

获得最优方案。

具体试算结果由表 4. 9,表 4. 10给出。

4. 方案确定

孔边:采用方案( 3)。

推臂:采用方案( 5)。

横拉杆支架周围壳体:采用方案( 4)。
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表 4. 9 108t 车试算结果

部  位 方  案 应力变化

孔  边

方案 ( 1 �) 应力变化不明显

方案 ( 2 �) 应力下降 4 J%左右

方案 ( 3 �) 应力下降 30 s% 左右

横拉杆支架周围壳体 方案 ( 4 �) 应力下降 61 s% 左右

推臂四棱 方案 ( 5 �) 明显

表 4. 10 154t 车试算结果

部  位 方  案 应力变化

孔  边

方案 ( 1 �) 应力变化不明显

方案 ( 2 �) 应力下降 5 J%左右

方案 ( 3 �) 应力下降 29 s% 左右

横拉杆支架周围壳体 方案 ( 4 �) 应力下降 53 s% 左右

推臂四棱 方案 ( 5 �) 明显

从试算结果来看 108 t 车和 154t 车采用方案( 4)应力分别下降

了 61%左右和 53%左右,应该说采用该方案的效果是很不错的。

但是应该考虑到,当支架加长后, 原来支架两端的焊缝也移到了桥

壳两环向筋焊缝的上方,造成了该处焊缝相对集中, 这就势必会对

该处强度产生影响, 因此有必要对强度的影响进行计算。计算如

下:

未改进前的焊接接头可认为是 T 形接头, 改进后的焊接接头

可认为是十字接头。

根据我国现行的疲劳设计规范,其疲劳许用应力计算公式为

σ
p
r =
σp0

1- K
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式中,σ
p
r 为疲劳许用应力;σ

p
0 为疲劳强度极限; K 为试验得到的系

数。

对于 T 形接头:

σ
p
r =
σp0

1- r
=

108
1- 0. 7

= 360MPa

对于十字接头:

σ
p
r =
σp0

1- r
=

108
1- 0. 65

= 308. 6MPa

对比分析不难看出, 十字接头疲劳强度下降了 14% , 但是结

构的改进却使该处应力下降了 53%以上。

因此,综合考虑决定采用方案( 3) ( 4) ( 5)。最后, 对修改方案做

有限元计算分析,再由计算机作辅助设计。

三、疲劳强度校核

后桥结构经工程优化后, 其主壳体结构平均应力水平 154t 车

为 35MPa, 108 t 车为 25MPa。断裂是疲劳引起的, 其强度校核应按

疲劳强度理论。因此, 将后桥最高应力、原断裂部位应力、断裂部位

修改设计后的应力均按动荷系数 1. 8考虑, 分别代入疲劳强度设

计准则公式中,求得各自的相应安全系数,见表 4. 11。由此可见,

修改后的设计满足疲劳强度设计要求;其疲劳寿命显著提高, 超过

原结构寿命五倍以上。

表 4. 11 结构修改前后应力和安全系数

车 型

项 目  材质

σ- 1 1

M P a

断裂处修改前最高 断裂处修改后相应值 后桥最高

应力

MP a

安全

系数

应力

MP a

安全

系数

应力

M P a

安全

系数

108 �t 286 4130 �1 �. 29 51 �3 �. 28 80 ~2 K. 09

154 �t 286 4150 �1 �. 12 99 �1 �. 69 110 �1 K. 52

总之,该课题分三个阶段, 历时多年,分别由厂校各自进行, 最
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后由厂方选送有经验的后桥主设计师带本课题来校正式就读硕士

研究生,完成论文写作同时结束本课题研究, 于是研究成果可以通

过论文作者直接应用于生产。

本课题研究再次告诉我们一个事实,设备的早期失效原因在

于设计和制造的不合理,无论是国内开发研制后批量生产的产品,

还是引进发达国家的产品, 对其技术的盲目认可甚至迷信都是有

碍于技术进步的,特别是对大型复杂工程机械更是如此。
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第二部分  轴类件的设计

轴是组成机械的一个重要零件。它支承着其他转动件回转并

传递转矩,同时它又通过轴承与机架连接。

轴的设计需考虑多方面因素和要求,其中主要问题是轴的选

材、结构强度和刚度, 对于高速轴还应考虑振动稳定性问题。

轴的载荷有多种多样,但主要受力方式有扭转、弯曲或弯扭联

合作用;其载荷常为交变力。在结构设计中应当进行疲劳强度设计

和刚度设计。轴的疲劳强度设计的关键在于应力集中。本篇主要

介绍应力集中、疲劳强度设计、可靠性设计及轴类件的最佳设计。

第五章 应力集中

机械零部件的常规设计是采用安全系数法, 这个安全系数是

把载荷条件、材料应力分布、材料寿命、应力集中以及工艺条件等

一系列影响条件都综合考虑在内。从技术进步的角度来看安全系

数法设计,其结果常常是尺寸过大, 浪费材料或者在疲劳和冲击载

荷下又可能引起早期断裂。上述诸条件中以应力集中最为复杂。

圆孔、凹口、圆角等遍及整个结构,是引起应力集中的因素。这

些因素和材料的疲劳现象结合起来,造成断裂、破坏的机会很多。

因此我们认为, 考虑它们的影响,并运用到设计中去, 对于改进设

计是极其有益的。这就是说,把当前有关应力集中的因素, 从许多



因素综合起来的现用安全系数中分离出来, 明确应力集中点附近

的应力梯度,再将与之对应的材料的弹-塑性或者疲劳断裂强度联

系起来,就会使结构设计得到显著的改善。不难理解, 除了结构的

整个应力分布状态之外, 充分掌握由于各种应力集中因素引起的

局部最大应力, 并对此采取相应的措施, 就可以使设计得到意

想不到的改善。为此, 我们必须作出不懈的努力, 以最大限度地利

用许多人已经取得的数据,有时需要设计人员本身满腔热情地通

过弹性计算、模型试验或实物测量等来研究应力集中系数, 这对解

决存在的各种问题是十分必要的。

关于结构的应力集中, 是近年来的热门话题。飞行器的机件

等, 本来就具有很高的强度, 但往往发生破坏, 常常是因应力集中

影响。应力集中, 作为强度的一个重要因素,它产生于何处, 如何产

生以及怎样才能缓和等一类问题, 都应加以研究并采取相应的措

施。很清楚, 不能由于安全系数取得足够大,也即有效面积大, 就掉

以轻心。应当将应力集中和疲劳破坏两者联系起来加以考虑, 因为

即便有效面积大,应力集中点一旦产生微小裂纹, 它也将随着循环

载荷的作用而扩大。即使开始时是局部应力集中, 最后也会导致完

全破坏的结局。可见, 要继续保持高度的热情去积极地改进设计并

使之更加合理, 而不是依靠不周密的陈旧数据或只凭借简单的安

全系数值。可以认为,改用应力集中系数并在设计中考虑这种系

数,对于设计的合理化, 具有极其重要的作用。这就是本章着重解

决有效地降低应力集中这一问题的基本出发点。

5. 1 应力集中的起因

一般认为,要对应力集中因素所引起的应力集中现象的原因

作出简单明确的回答,是相当困难的。经过对许多应力集中现象的

考查研究,可以认为, 结构形状的弯曲或不连续,形状失去均匀性,
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而引起局部应力过高。比如一块相当大的板,受均匀拉力作用, 当

它的形状没有突变部位, 就不会产生明显的应力峰值, 然而, 一旦

出现凹凸、空洞或材质不均匀, 则无法保持应力状态的均匀性, 引

起了局部应力干扰, 产生应力峰值。图 5. 1～图 5. 3 中带箭

头的线, 表示其主应力迹线, 当板有缺口时,主应力迹线在此局部

区密度加大,引起局部应力干扰;圆棒受扭矩作用,在缺口处, 扭转

产生剪应力流在此局部加密,导致局部应力集中。

图 5. 1 不同角度下的应力集中

图 5. 2 板拉伸应力流    图 5. 3 圆棒截面剪力流

再来观察阶梯板, 细端板宽为 2b, 断面平均应力为 σ0 , 宽端板

宽为 2B, 应力为 σ1 ,假想移去宽出部分 ( 2B - 2b) , 则移去后边界
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面必以剪力τx y 代之,以保持平衡。M. Hetengi计算了剪应力, 又得

到光弹性试验验证;见图 5. 4, 图 5. 5。剪应力变化规律是:

( 1)τx y 近似地呈三角形分布。

( 2)τm a x 发生在ρ/ 2 处,ρ为阶梯部分内过渡曲线的曲率半径。

该带板直线边上产生正应力σx , (σx ) m ax 发生在ρ/ 4处。这些结

论为研究阶梯轴应力集中,提供了重要的依据, 见图 5. 6。

图 5. 4 阶梯轴拉伸    图 5. 5 应力集中解释

图 5. 6 剪力变化规律

  两侧带有圆角时的(σx ) ma x , 可由下式给出:

(σx ) m a x ≈
1
2

1 +
b
B
σ0 +
τma x

π∫
∞

0

�1 ( z )�2 ( z )
z

2 dz ( 5. 1)

其中 �1 ( z ) =
cosh ¡¤8( b/ρ) z + 1

s inh ¡¤8( b/ρ) z + 8( b/ρ) z
( 5. 2)
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�2 ( z ) = 2 +
1
n

s inz -
1
n

sin( 1 + 2n) z ( 5. 3)

n =
c
ρ/ 2

=
4b
ρ
σ0
τma x

1 -
b
B

- 1 ( 5. 4)

当两侧有凹口时, 若设 2B, 2C和ρ分别为带板的宽度、窄小部分的

宽度和凹口的曲率半径,则

(σx ) m a x ≈σ0
a
B

+
4τma x

π∫
∞

0

�1 ( z)�2 ( z)
z

2 dz ( 5. 5)

其中 �1 ( z ) =
cosh ¡¤4( a /ρ) z + 1

s inh ¡¤4( a /ρ) z + 2( a /ρ) z
( 5. 6)

�2 ( z ) = 1 +
1
n

sin z -
1
n

s in( 1 + n) z ( 5. 7)

n =
c
ρ/ 2

=
4b
ρ
σ0
τma x

1 +
a
B

- 1 ( 5. 8)

上面较为详细介绍的方法虽是近似法,但是可以认为, 这种方

法具有相当的实用性, 而且可以得到与光弹性试验结果颇为一致

的数值。

总而言之, 等宽度的板或者等直径的棒, 不会产生应力集中,

但是, 板或棒的截面若发生改变, 由于边界条件的变化, 则可认为

在假定宽度为一定的假想线上的直线边就会出现剪力, 此应力会

引起应力集中,这就可以清楚地说明应力集中现象的机制。

5. 2 应力集中系数与断裂系数

前面已介绍了应力集中对工程设计的影响很大, 结构首先由

高应力部位破坏,实际结构的断裂发生常与应力集中有密切关系。

为此,本节介绍两个有用的系数。

一、应力集中系数

应力集中系数表示最大应力σm ax 对具体情况下的基准应力 σ0
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之比,即

Kσ=
σm ax

σ0
( 5. 9)

它表示应力集中程度。当载荷状态给定时, 各向同性匀质弹性二维

分布应力状态下,应力集中系数仅取决于构件的形状, 而与材料弹

性常数无关, 故常称“形状系数”。从定义中看到, 确定基准应力是

至关重要的。在具体实际问题中, 应当严格区分出没有应力集中影

响的基准应力值,否则, 将会带来较大误差甚至错误。

在三维应力集中问题中,应力集中点的应力为双向应力状态。

三维应力状态下,破坏应力 σf 由下式给出:

σf =
2

2
(σ1 - σ2 )

2
+ (σ2 - σ3 )

2
+ (σ3 - σ1 )

2
( 5. 10)

在物体表面为二维应力状态,即 σ3 = 0时,

σf =
2

2
(σ1 - σ2 ) 2 + σ22 + σ21 = σ21 + σ22 - σ1σ2

( 5. 11)

由此可见, 影响构件断裂或者屈服, 既有最大应力 σ1 也有最

小应力σ2 ,这样考虑设计问题更为合理。将有效值代入应力集中系

数得到:

K′σ=
σf
σ0

=
1
σ0
σ

2
1 - σ1σ2 + σ

2
=
σ1
σ0

1 +
σ2
σ1

+
σ2
σ1

2

( 5. 12)

由于 K σ=
σ1
σ0

,则有

K′σ= Kσ 1 -
σ2
σ1

+
σ2
σ1

2

( 5. 13)

为区别二者, K′σ称为组合系数,由弹性力学求解。通常σ2 /σ1 n 1,

则 K′σ与 K σ相当。
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二、断裂系数

若两根杆之一为凹口杆, 在凹口处的截面积与无凹口杆的横

截面相等。在承受同一载荷下, 前者因凹口处应力集中影响而先断

裂,其断裂载荷记 P′, 而无凹口杆在载荷 P 作用下断裂, 即 P′<

P ,则称

β=
P
P′

> 1 ( 5. 14)

为断裂系数。

影响 β值的因素较多, 材料强度、残余应力、热处理、载荷形

式、几何形状、表面粗糙度等。若记

η=
β- 1

Kσ - 1
( 5. 15)

称为应力集中敏感系数。式( 5. 15) 还可记为β= η( Kσ- 1) + 1,

当应力集中敏感性系数高, 接近于 1, 显示出材料脆性较强;当β接

近 1,η接近 0, 呈韧性强。这种特性是载荷为静载情况。

在动载荷下, 断裂系数 β接近于应力集中系数 K σ, 应力集中

敏感系数 η接近于 1。而构件材料在动载下, 高应力区出现局部屈

服,塑性区受到周围的约束, 而使它具有脆性。

在设计中怎样计算K σ, β, η是很复杂的, 又无法给出一个统一

的方法,仅能依具体情况而定。

5. 3 降低应力集中

降低应力集中,可以从多方面采取措施, 从工艺上采用喷丸硬

化法、锤击硬化法、滚轧法以及其他表面硬化处理;削去整体不连

续的突然加厚的地方和填充圆孔、凹口的削去法及填充法;在设计

上,改善构件的形状、注意应力集中的位置与方向等办法以降低应

力集中。本节主要从形状上考虑有效地降低应力集中的方法。
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众所周知, 在截面变化区, 以圆角代替直角, 这是因为圆角比

直角、锐角应力集中来得小。所以, 阶梯轴的设计大都采用圆弧过

渡, 这种设计方法一直沿用至今。随着科学发展, 人们并不满足取

得的科技成果,不断地寻求更好的设计方法, 用以提高构件的承载

力或提高构件的使用寿命。经过学者和工程技术人员的努力找出

多种设计方法,可以有效地降低轴类件的应力集中。

一、双曲率线型

在圆弧设计中,加大圆角的曲率半径, 可以使局部应力集中缓

和。有时在与圆角相连的直线部位设计成另一曲率, 使圆角与直线

相连部位附近高应力得到疏散,使应力集中降低。这种双曲率线型

设计法已在许多高载荷轴的设计中得到应用 (见第七章第 4 节)。

有些机车轴的设计也采用双曲率设计,收到很好的效果。

图 5. 7 多曲率线型

二、多曲率线型

多曲率线型使过渡曲线圆滑, 应

力分布均匀, 见图 5. 7。设曲率半径 ρ

一定, 在下方直线部分造成平缓的曲

率 ρ′。当 ρ′= ∞ 时,靠近圆弧与直线

切点 A 出现最大应力。当给出适当尺

寸和中心位置的 ρ′来减小宽度 C, 则

应力集中降低, 且应力分布均匀。这

种设计方法, 使应力在集中区进一步

疏散。

三、椭圆形线型

丹麦理工大学学者们采用有限元法和线性规划设计出应力集

中很小的阶梯轴零件,给出椭圆形线型方程。

x
b

n

+
y - a

a

n

= 1
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图 5. 8 椭圆形线型设计

式中, x , y 为平面坐标; a , b为椭圆

短、长轴; n 为指数。他还给出多个

算例。如令阶梯轴粗端半径为 R2 ,

细端半径为 R 1 ,ΔR = R 2 - R1 , 当

a = 2ΔR/ 5, b = 1. 3ΔR, n = 1. 8,

2. 0, 2. 2时, 算得应力集中系数分

别为 1. 087, 1. 076, 1. 077; 如果取

n = 3. 1, 3. 3, 3. 5时,相应的应力集中系数可以减小到 1. 05以下。

参数的决策要根据具体问题采用试算方法确定,见图 5. 8。

图 5. 9 流线形

四、流线形线型

进一步研究证实,

流线形线型对降低应力

集中极为有效。1935 年

A . T h um 和 R. V . Baud

最先提出这种理想的型

线, 1955 年 R. Lansard

也进行了光弹性试验研

究。这种流线形是指无

摩擦理想流体从容器底

部的圆孔流出时的型线

(见图 5. 9) , 其表面的正

应力是均匀的,因而可以避免应力集中。

5. 4 流线方程及其应用

液体从大容器中沿孔口自然地射入大气中, 假设 h 是射流的

垂向尺度,且满足 g h n v2 ,则重力影响可以忽略不计。流体与大气
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接触的边界线为自由流线。其特征是:

自由流线形状不知道,是待求的, 但流函数ψ= 常量;

射流在无穷远处是均匀流动,流速为 ©¦V∞©¦;

该问题是不可压缩流体、平面、定常、无旋流动。求其流线方程

是自由流线边值问题。

求解方法采用保角变换, 即由 Z 平面变换到 W 平面, 见图

5. 10,图 5. 11。

图 5. 10 Z 平面      图 5. 11 W 平面

  设 W 为复函数, W( z ) = ψ+ iφ, 实部为速度势函数,虚部为

流函数。其性质是:

势函数:任差一常数, 不影响流体流动;φ( x , y) = 常数是等势

线,其法线方向和速度矢量方向重合;满足二维拉普拉斯方程:

�
2
φ
�x 2 +
�

2
φ
�y2 = 0 ( 5. 16)

流函数:可差任意常数而不影响流体运动;且 ψ( x , y) = 常数

是流线; 其切线方向与速度矢量方向重合, 平面无旋流动 ψ( x , y)

亦满足拉普拉斯方程即��ψ= 0。且φ与ψ满足柯西 -黎曼条件:

�φ
�x

=
�ψ
�y

�φ
�y

= -
�ψ
�x

( 5. 17)

记流动速度 V = u + iv = ©¦V©¦¡¤e
iθ
,则
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dW
dz

= V = ©¦V©¦¡¤e
- iθ

( 5. 18)

再引入一次变换

χ= χ1 + iχ2 = ln ©¦V∞©¦¡¤
dz
dw

= ln
©¦V∞©¦
©¦V©¦

+ iθ ( 5. 19)

图 5. 12 χ平面

这是对数速度平面。该

平面有明显特点: 实数

部分在每条流线上取常

值;虚部为 θ0 , 是直线段

上的方向角。可见,χ平

面对应区域是完全确定

的多角形,见图 5. 12。

图 5. 12中为顶点在无穷远的多角形 ABCC′B′A′。其中

A B 段:χ2 = - π/ 2 �0 ≤χ1 < ∞

A′B′段:χ= π/ 2 0 ≤χ1 < ∞

BC 段:χ1 = 0 - π/ 2≤ χ2 ≤ 0

B′C′段: �χ1 = 0 0≤ χ2 ≤ π/ 2

θ= 0\ ψ= 0

θ= π\ ψ= - Q

r = 0→ 1→ ∞,φ= ∞→ 0→- ∞

引入χ平面,目的是将确定的多角形 ABCC′B′A′变换到上半平面

上。这里有得力的工具 —— 斯互兹 -克利斯多夫变换公式:

χ= A∫ (ζ- ξ1 )
α

1
π

- 1
(ζ- ξ2 )

α
2
π

- 1
⋯(ζ- ξn )

α
n
π

- 1
dζ+ B

( 5. 20)

式中, α1 ,⋯, αn 分别为多角形的内角;ξ, ⋯,ξn 分别为多角形顶点

在ζ平面实轴上的对应点的坐标;常数A, B任选。在本问题中三角

形三个顶角α1 = π/ 2,α2 = π/ 2,α3 = 0;三顶点在 ζ平面实轴上坐
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图 5. 13 ζ平面

标ξ1 = 1, ξ2 = - 1,ξ3 = ∞,

见图 5. 13。代入变换公式且

注意边界条件χ= - i
π
2
→

ζ= 1,χ= ∞→ζ= ∞得到

χ= i arcs inζ; 再由
dz
dw

=

e
χ

©¦V∞©¦
及 W = -

Q
π

lnζ, 视 ζ与 χ为参数求解得到

z =
Q
π©¦V∞©¦

¡¤∫
θ

π/ 2
e

iθ
¡¤cotθdθ ( 5. 21)

其中  流量 Q = 2aσ¡¤U ( 5. 22)

    收缩系数 σ=
π
π+ 2

( 5. 23)

且 U = ©¦V∞©¦

则 z =
2a
π+ 2∫

θ

π/ 2
e

iθ
¡¤cotθdθ ( 5. 24)

这就是二维孔口射流自由流线方程。

再引入轴对称问题与二维平面问题关系式, 积分后求得轴对

称自由流线方程式为

x = f ( a , v)

y = φ( a , v)
( 5. 25)

其中, v为流速。

作为圆角的流线形线型用来降低应力集中是十分有效的。对

于流线形线型,可归纳成如下几点:

1. 经计算分析和试验验证都证明了这样一点, 即流线形线型

设计是降低轴类件、变截面板局部应力集中的最佳设计 (见第七

章)。

2. 流线形线型设计轴或板类件降低应力集中的效果, 依各类

件的具体结构尺寸、载荷形式而定。最佳设计之后, 应力集中系数
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可以降至 1. 05以下。

3. 线型形状也取决于零件的结构尺寸和载荷方式。平板较之

圆轴, 应有更平滑的长曲线;轴的拉伸较之弯曲和扭转, 应有更平

滑的长曲线;弯曲较扭转有稍大的曲率。见图 5. 14, 图 5. 15。

图 5. 14 平板、圆棒的线型

图 5. 15 拉伸、扭转、弯曲线型
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5. 5 焊接应力集中

重型汽车车架、后桥、驾驶室等主要结构件大都采用板焊接而

成,焊缝在交变力作用下常发生断裂。这种情况在重型机械设备中

是很普遍的,在板焊接构件设计中, 焊接应力集中问题显得尤为重

要,现代设计必须给予关注。

一般来说,两块钢板焊接在一起, 其应力集中大小与两板焊接

接头处的应力流线有关。应力流在平板中是平行板面流动的, 而在

接头部位就按曲线流动,应力流在此部位发生扰动, 其扰动大小决

定了应力集中大小。或者说, 不同的焊接方式应力集中也不同。

一、焊接形式与应力集中

1. 横向对接焊缝

图 5. 16 T横向对接焊缝接头疲劳

破坏的典型形式

( a) 在热影响区中从焊趾处开始破裂 ;

( b) ( c) 在焊缝金属中沿焊根边缘破裂

在良好的焊接构件里,应力集

中发生在焊缝表面与母材相交处

的焊趾部位。当构件在交变载荷作

用下,裂纹开始萌生于焊缝或母材

热影响区,交变载荷使初始裂纹逐

渐扩展后进入焊缝金属或母材中,

于是,疲劳破坏就发生在横向焊缝

的顶部或底部焊趾处。

研究结果表明,应力集中的大

小受焊缝形状、两板的对中情况影

响很大。所谓焊缝形状是指焊缝的

加强高度(余高) 和加强高度角, 见图 5. 16。

应力集中随余高或加强高弧的角度增加而加大, 其定量影响

参见图 5. 17。一旦对接两板产生错位, 即两钢板厚度中心线产生

偏距, 则错位产生较大应力集中。应力集中的理论计算值, 可由下
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式给定:

K σ= 1 + 3e/ B

式中, K σ为应力集中系数, e 为两板厚度中心线偏差, B 为薄板的

厚度。

错位对疲劳强度的影响见图 5. 18。

图 5. 17 �加强高外形对横向对接接头疲劳强度的影响

  显而易见, 解决上述问题的简捷且有效的办法是焊接过程中

严格定位,保持两块板在同一水平面上;对突出的余高进行机械加

工,试验表明, 机械加工法除去余高, 疲劳强度提高约 80% 左右,

效果十分明显。

2. 纵向对接焊缝

纵向对接焊缝的应力集中多产生于焊缝表面鱼鳞纹处;鱼鳞

纹垂直于应力方向,应力在此扰动而产生应力集中, 破坏将由此产

生。特别是对于手工焊接, 由于手抖动或更换焊条处产生局部不均

匀,不均匀的地方加剧了应力扰动。但是,加强高影响不大, 这是因

为焊缝与施力方向一致。
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图 5. 18 轴向错位对疲劳强度的影响

重型汽车、推土机、挖掘机、吊车等大型工程机械, 常用加强板

焊在主结构中,形成多处的纵向对接焊缝。传统工艺是将垫板用点

焊定位后再焊接。这种手工焊接方式, 加大该处的应力集中, 降低

结构的疲劳强度,断裂常常在这里发生。

解决上述问题的关键在于提高焊接工艺水平, 采用相应的工

装、焊接专用台架。科学合理定位焊接对构件的关键部位降低应力

集中极为有益。

3. 角焊缝

在角焊缝中,疲劳破坏形式参见图 5. 19。

  角焊缝断裂特征分横纵向焊缝, 分别加以叙述。

不承载的横向角焊缝,疲劳裂纹主要发生在焊缝焊趾处, 即图

5. 19( a) 之①点处;承载的角焊缝破坏发生在图 5. 19( c) ( d) 之①

点处,裂纹萌生于图 5. 19 中( c) 之 ②点部位。其主要规律如下:

( 1) 搭接板与主钢板等厚且角焊缝尺寸与钢板厚度一样时,

拉应力破坏总是在主钢板里焊趾处发生; 当焊缝尺寸减小到板厚

的 5/ 8时, 其破坏部分发生在钢板里, 另一些穿过焊缝;当搭接板
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图 5. 19 角焊接头的破坏形式 (黑点表示裂纹的开始点 )

厚度和焊缝尺寸都是主板厚度的 5/ 8 时,破坏是穿焊缝而发生的。

观察美国 75B 矿用自卸汽车车架断裂特征,基本符合上述规律。

( 2) 钢板厚度对疲劳强度影响有多人作过试验研究, 钢板厚

度由 3. 2mm 增加到 8mm ～ 19mm 时,疲劳强度降低约 1/ 2左右。

( 3) 焊趾角的应力集中, 随焊趾角增加而加大, 可由表 5. 1 给

出。

表 5. 1 焊趾角对承载横向角焊接头疲劳强度的影响*

焊趾角
(°)

应力集中系数
疲劳强度 ( MP a)

(循环特性 R = 0 �)

焊趾 焊根 低碳钢 高强钢

破坏方式

30 ]2 �. 1 6 S. 1 172 ?186 �

37 ]3 �. 2 6 S. 6 139 ?170 �

45 ]4 �. 7 6 S. 9 100 ?150 �

52 ]5 �. 7 8 S. 1 93 ?104 �

从焊趾处

从焊趾和焊根处

  * 表 5. 1 和表 5. 2均指疲劳寿命 N = 20× 106 次。

  纵向焊缝破坏常发生在主钢板或盖板上。不承载的纵向角焊

缝,疲劳裂纹主要发生在焊缝某一端, 即图 5. 19( b) 之 ①点;承载

的纵向角焊缝,裂纹萌生于焊缝两端, 即图 5. 19( d) 之 ③ 点。其主
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要规律如下:

( 1) 当盖板厚度由 9. 6mm 增加到 12. 7mm 时, 主钢板里应力

集中系数增大,盖板里应力集中系数减小, 见表 5. 2。
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  表 5. 2 �盖板厚度与焊缝长度对承载的纵

向角焊缝试件疲劳强度的影响

盖板尺寸

( mm× mm)

焊缝长度

( mm)

主钢板 盖  板

应力集

中系数

疲劳强度

( MP a )

应力集

中系数

疲劳强度

( MP a)

89 �. 0× 9. 6 108 �1 �. 81 2 �. 07
54 0( R = 0)

28( R = - 1)

89 �. 0× 12. 7 108 �1 �. 91 71 a( R = 0) 1 �. 95

89 �. 0× 9. 6 171 �1 �. 46 37 8( R = - 1) 1 �. 58
65 0( R = 0)

34( R = - 1)

89 �. 0× 12. 7 171 �1 �. 52
85 X( R = 0)

37( R = - 1)
1 �. 51

  ( 2) 焊缝长度 l与盖板宽度w的比值 l/ w 增加,疲劳寿命N 提

高,见图 5. 20。

图 5. 20 l / w 比值对承载纵向角焊缝寿命的影响

二、补强板的应力集中

大型工业装备主要承重结构常采用箱型梁焊接结构形式, 而

结构复杂、环境条件恶劣、载荷大,特别是一些局部或因强度不够
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或因装配要求,如在腹板局部加焊补强板, 于是在补强板边界焊缝

焊趾处产生局部应力集中, 局部应力集中大大地降低了结构抗疲

劳性能。多年来, 我们曾多次调查矿用自卸汽车车架断裂, 发现相

当多的断裂纹起源于焊缝的焊趾处;除了局部焊接夹渣缺陷外, 很

重要的是局部应力集中引起的高应力导致疲劳损伤破坏。

大型结构的特点决定了它的结构设计的复杂性, 而焊接补强

板的形状、布置方式带来的应力集中大小也就成为设计者极为关

注的问题。笔者就是采用光弹性试验分析、应变测量分析和有限元

计算分析三种手段研究几种典型形状的焊板焊趾附近的应力集中

影响。鉴于现实生活中, 结构多样、母板与焊板尺寸、材质不同, 难

以全面地研究, 于是, 我们以百吨级重型矿用汽车车架结构为对

象,进行分析研究, 以供大型复杂结构设计者参考。

1. 应变测量分析

( 1) 试件设计

以 SF—3102型重型矿用汽车车架结构为基础, 选用相同材

质、焊接条件的四种试件。其焊接补强板分别为圆形焊板

�160mm, 厚度 19mm; 椭圆形焊板长轴 200mm, 短轴 100mm , 厚

19mm ; 正方形焊板边长 100mm, 厚 19mm; 菱形焊板长对角线

200mm, 短对角线 100mm , 厚 19mm。四种试件母板相同, 长

800mm, 宽 400mm,厚 14mm,见图 5. 21。

( 2) 应变试验

采用悬臂板一端嵌固, 一端加载, 测量点布置在焊板 1/ 4 周

边,八等分一点。另外在两轴向各布一点,监测平均应力;圆的边界

中间部位测量区沿径向、环向贴直角应变计, 以求主应力。为提高

测量精度,选用应变计 1mm× 1mm, 由应变仪给出各点应变值。

  ( 3) 试验结果

圆形焊板应力分布: AB 九个测点, 应力值按比例绘制在图
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图 5. 21 焊板形状

5. 22上。C, D 为各自平面的监测点, 监测平均应力。AD 为 88mm ,

BC 为 62mm , B 点距母板边界为 107mm。由图 5. 22中应力分布可

见, A 附近区域应力最大, 向垂直轴快速衰减; A 处应力集中系数

1. 76,邻近点应力集中系数 1. 88; B 处应力远低于 C 点应力, 仅是

其值的 1/ 3。可见, 我们感兴趣的部位应力集中系数最高为 1. 76～

1. 88。

椭圆形焊板应力分布趋势类同, 邻近载荷端的焊板顶部应力

最大, 快速向两侧边衰减;应力集中系数为 1. 99;侧边监测点应力

(即 C点) 约为 B 点应力的四倍。

正方形焊板应力分布仍类同上述规律, 应 力 集 中 系 数 为

2. 12, 发生在邻近载荷的焊板顶端(即 A点) ;监测点 C的应力为 B

点应力的四倍。

菱形焊板应力分布仍类同, A点应力集中系数为 2. 17, C点应

力是 B 点应力的五倍左右。

  2. 光弹性试验分析
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图 5. 22 圆形焊板 ⊥ 弯曲周边应力分析

( 1) 试验方法

考虑工况情况,设计两种载荷:

第一种:在母板平面内, 施加纵向均布拉伸。

第二种:在焊板中心处设置一外伸端, 在外伸端施加一平行母

板面的竖向集中载荷,该载荷使母板产生垂直弯曲, 类同应变测量

工况。

试验分常温与冻结两种情况进行。常温试验是在第一种载荷

下,母板整体应力分布及焊趾最大应力沿厚度的平均应力。冻结试

验目的有二:其一, 观察在第一种载荷下, 焊趾最大应力沿厚度的

变化情况,以确定该点应力集中系数;其二,观察在第二种载荷下,

母板应力分布及该载荷作用下焊趾最大应力。

试验分别在 409—2光弹仪和 YD—51 冻结箱内进行。

( 2) 试件设计

为便于同应变测量试验对比,也设计出四种试件:母板尺寸宽

120mm, 长 320mm。圆形补焊板 �40mm; 椭圆形两轴分别为

25mm , 50mm;正方形两边分别为 33mm , 40mm;菱形两对角线分
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别为 25mm, 50mm。

( 3) 试验结果

①在第一种载荷下, 常温试验时, 母板应力分布基本均匀, 整

体观察应力集中不甚明显。其圆形焊板应力集中系数约为 1. 20,

其他三种稍高,约为 1. 24 ～ 1. 29, 菱形偏高。

② 冻结切片试验第一种载荷下看到应力集中系数与几何形

状影响不明显,其值为 1. 80 ～ 2. 00。

③冻结切片试验在第二种载荷下, 仅做两种试件。圆形补焊

板应力集中系数约为 2. 12, 正方形补焊板应力集中系数约为

2. 41。

3. 结果分析

( 1) 补焊板在平面拉伸时, 其形状对应力集中影响不显著, 应

力集中系数约为 1. 2 ～ 1. 3,以圆形焊板为好。

( 2) 不同形状的补焊板, 在垂直弯曲作用下,对应力集中的影

响见表 5. 3。

表 5. 3 应 力 集 中

方 法

应力 集中

形 状   

圆  形 椭  圆 正方形 菱  形

应变测量 1 +. 76～ 1. 88 1 �. 99 2 �. 12 2 �. 17

光弹试验 2 �. 12 2 �. 41

由于电测应变测量法中贴应变计无法接近焊趾, 而焊趾附近

应力衰减较快, 尽管贴片力求靠近焊趾, 也无法获得真值, 故而测

试结果偏小,光弹试验结果较为真实;另外对比分析圆形与正方形

的两种试验结果之比值是相当接近的。说明两种试验方法都反映

了同一应力集中规律,可见试验结果有一定的可靠度。由上综合分
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析给出四种形状下垂直弯曲时应力集中系数, 其值约为: 圆形

1. 86, 椭圆形 2. 26,正方形 2. 41,菱形 2. 47。

关于尺寸影响在此无法给出, 它仅能反映该情况下的应力集

中影响。

  ( 3) 误差分析

实际工程上板的焊接问题, 影响因素太多, 情况极为复杂, 而

应力集中问题也是相当复杂的。要确切地回答本文所列的不

同形状的补焊板对应力集中的影响是难以做到的, 应当进行大量

的系列专题研究。由于生产中急需回答这个问题, 用以设计或断

裂诊断分析, 我们的研究工作不够深入和系统。同时, 也应指出光

电测试验中主要误差,在光弹性分析试验中, 采用贴接模拟实际焊

接,而电测虽为实际焊接件但测量点又难以接近焊趾, 但两者可以

互补。

实际情况比室内试验复杂,两者又无精确地模拟准则, 实际焊

板尺寸不一,这都将影响真实的应力集中系数取值。

三、实用技术

前文已提到, 焊接结构应力集中主要发生在焊缝缺陷、夹渣

点、弧坑、焊根部未熔合处、焊弧起止点、鱼鳞纹、主副板连接时几

何或形状不连续的地方,等等。下面列出有关实用技术对降低应力

集中、提高疲劳强度、增加使用寿命是有益的。

1. 焊接结构设计对焊缝布置、焊缝走向要依据受力特征和几

何形状,尽量避开高应力区的交汇或间断, 力求科学合理。

2. 工装齐备、完整、合理有利于提高焊接质量。自动焊比手工

焊使焊缝更光滑, 有利于减小应力集中;焊透腹板的焊缝, 可以提

高疲劳强度。

3. 翼板与腹板厚度比设计要合理搭配。重型矿用自卸汽车车

架在弯曲、扭转联合作用区,裂纹常沿车架纵梁斜线方向发展, 即

扭转主应力破坏形式。在这种情况的设计中, 应当针对相应部位的
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几何形状适当加筋或补强;筋板厚度、位置、间距, 焊缝的走向都需

计算分析后科学决策。在梁结构的纯弯曲部位, 断裂多发生在翼板

边角区域, 此处弯曲应力高于腹板应力。有资料证明, 间断焊缝连

接的盖板,造成疲劳强度大幅度下降达 1/ 2～ 2/ 3。因此, 设计者应

重视盖板与腹板的设计。

图 5. 23 几种接头细节正误对比

4. 力求选用应力集

中系数相对较小的、疲

劳强度较高的对接接

头, 在对接接头焊缝中

采用机械打磨使基本金

属与焊缝间平缓过渡能

有效地降低应力集中。

但应注意, 打磨方向应

顺着应力流线方向, 而

垂直方向打磨效果相

反。

5. 接头与焊缝合理

布置有利于降低应力集

中和提高疲劳强度, 其

优劣可参见图 5. 23。

6. 引入残余压应力

是提高结构疲劳强度的

有效方法。在应力集中

部位预加载;在构件表面的冷加工, 如喷丸或锤击, 造成表面的压

应力是有利的。

局部加热产生的残余应力, 见图 5. 24;对疲劳强度影响见图

5. 25。

  打磨、锤击、超载及焊态对疲劳强度和疲劳寿命的影响见图
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图 5. 24 由点状加热造成的残余应力分布

图 5. 25 点状加热对疲劳强度的影响
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5. 26,图 5. 27。

图 5. 26 �各种改善技术的比较 (具有非承

载横向角焊缝的低碳钢试件 )
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图 5. 27 �各种改善技术的比较 (具有非承

载纵向角焊缝的低碳钢试件 )
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第六章 疲劳及可靠性设计

传统的机械强度设计都是以静力作为依据的。它所研究的内

容是构件在静力作用下的应力状态, 材料和构件在静力作用下的

抗力指标及静力作用下的强度理论(强度判据)。设计的指导思想

是构件在最危险的工况条件下,在最大载荷的作用下, 构件均不应

破坏。它将动载荷的影响利用动荷系数 K 值转化为静载荷进行设

计。但是,绝大部分机械都在运动, 其载荷均在不断变化着。人们

发现,尽管构件是在最大载荷作用下设计而成的, 但在交变载荷的

作用下仍然会断裂而失效。而且,有统计资料表明, 80%以上构件

的断裂事故均为动载荷作用下使构件产生疲劳损伤而失效的。因

而, 从事材料科学和机械设计的人们不得不对材料或构件在动载

荷作用下失效机理进行研究,出现了动强度设计方法。

动强度设计最初出现的是无限寿命设计,其指导思想是:构件

在交变载荷的作用下,可以无限长时间地使用而不损坏。但是, 在

机械服役中, 实际机械零件的形状、尺寸和表面状态与试件不一

样,试验的环境与机械零件的工作环境不一样, 机械零件承受的载

荷也与试验载荷不一样,因此, 在强度校核时,必须进行修正。在静

强度设计中, 通常用的方法是将材料的屈服极限 σs (τs )或强度极

限σb (τb )除以安全系数获得许用应力 [σ]或[τ] , 常称为构件的抗

力指标。随着技术进步,后来又提出有限寿命设计。

有限寿命设计的目的就是要使机械零部件(简称机件)在规定

的使用期间内运转正常,在达到预定的寿命时机件也应该失效了。

那么根据上述的理论和方法设计的机件能不能达到这个要求呢?

估算寿命的可靠性如何呢?在规定的使用寿命期间存活率是多少?



损伤率又是多少呢?这就要求对寿命的可靠性进行分析, 分析影响

寿命估算可靠性的因素。同时应该指出,在寿命设计时, 也要根据

机件的重要程度提出可靠性要求,如飞机上的重要机件, 其寿命设

计的可靠度要求达 99. 99%以上。但是, 作为地面运行或工作的一

般机械,这样的要求又太严格了, 因而就显得经济性较差了。

在有限寿命设计中,材料和机件的抗力指标是指材料和机件

抵抗动载荷的能力,感兴趣的是材料在交变载荷作用下的应力寿

命曲线、应变寿命曲线、等寿命曲线以及应力强度因子和裂纹扩展

速率之间的关系曲线。材料的抗力指标是标准试件在特定的试验

条件下而得的, 因而, 在寿命估算时, 也应将上述与寿命有关的曲

线进行修正,获得机件抵抗动载能力的曲线。由于强度设计的重要

性,使之成为人们研究的重要课题。随着力学、材料科学、试验技术

和计算机技术的发展,已经形成了下列几类, 见图 6. 1。

静强度设计 动强度设计

无限寿命设计 有限寿命设计

安全寿命设计 损伤容限寿命设计

图 6. 1 设计程序框图

随着科学发展,社会对产品需求愈来愈高, 特别是对高、精、尖

产品要求可靠性更高, 于是对重要产品或零部件必须进行可靠性

设计。

结构件的疲劳强度设计和可靠性设计是两个专题,本应分章

叙述,考虑到节省篇幅和后叙内容的实用, 在本章中仅作概念性介

绍。读者需要了解详细内容,可以参阅有关专著。
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6. 1 设计准则概述

构件在较长时间交变载荷作用下,产生损伤或断裂;也有一些

构件或结构会在较高的交变应变下,经过较少的循环次数(数百或

数千)就会破坏;不同材料、不同载荷、不同构件尺寸、形状等许多

因素影响着构件的疲劳寿命。可见,疲劳问题十分复杂。

动载荷作用下的构件或结构损坏情况有四种:其一, 在工作中

产生裂纹后,可以用新的去替换, 例如汽车的悬挂弹簧片;其二, 因

局部缺陷而产生的破坏,但不影响整个机器破坏, 发生局部破坏可

以停机检修;其三, 破坏前没有任何预兆并导致严重的事故发生,

例如汽车轴断裂, 这类构件的设计要求具有一定的疲劳强度;其

四, 有些设备或构件一旦断裂破坏就导致灾难事故发生, 比如飞

机、飞船的零部件, 就要求具有足够的疲劳强度。

正是由于结构、构件的服役环境、功能作用不同,设计的要求、

安全准则就不同。当前所用的安全准则大致有如下几种。

一、无限寿命设计

这是最老的一个准则,根据这个准则设计的许用应力很低, 低

于疲劳强度极限。对那些承受几百万次近似等幅载荷循环的零部

件,如发动机的阀门弹簧, 它仍然是一个很好的设计准则。

二、安全寿命设计(有限寿命设计)

安全寿命设计准则要求在构件或结构一定的使用周期内不能

产生任何疲劳缺陷。这种设计方法被称为“安全寿命”设计。这个

准则用在飞机、汽车、压力容器等的设计中。

为充分满足安全寿命设计的需要,要做到下列各点:

( 1)在可靠的统计基础上准确地知道整个使用寿命期间施加

的载荷;

( 2)知道对所有的构件及其连接采用抗疲劳设计的方法, 以使
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它们在整个使用期间对于外加载荷具有足够的抗疲劳强度;

( 3)对这些构件进行系统的疲劳测试, 必须保证这些构件在整

个工作寿命期间不产生疲劳裂纹;

( 4)对那些会削弱疲劳强度的因素(如金属的腐蚀和塑料的老

化)进行附加的处理。

但是,事实上, 我们并不能预测使用期间所有的载荷条件。此

外,要设计一个完全安全的结构需要对疲劳过程有很好的了解。疲

劳试验结果又有相当大的离散性, 因此安全寿命设计必须考虑一

个包括这些未知因素的安全系数。这个安全系数可以通过寿命来

表示(例如, 计算寿命等于所希望寿命的十倍)或以载荷表示(例

如, 假设载荷为所受载荷的二倍) , 也可以两方面都考虑到安全系

数中去。滚珠轴承和滚柱轴承是按安全寿命准则设计的例子。

三、损伤-安全设计(失效安全设计)

损伤-安全设计准则首先在航空工程中发展起来。取大的安全

系数要增加重量,取小的安全系数会增加发生事故的危险性, 这些

对飞机都是不允许的。损伤-安全准则承认疲劳裂纹可以出现, 但

在裂纹被检测和进行修理之前, 出现的裂纹不会导致整个结构的

破坏。这就要求定期地检查和保养,以及时发现裂纹, 同时要求裂

纹扩展速度较慢。此外,希望所设计的结构能够进行载荷转移, 即

当结构的某一环节 (特别对静不定系统)破坏后, 载荷能够被转移

并重新分布。在结构中设置多载荷通道和裂纹阻止器也是实现损

伤-安全设计的手段。制定适当的检查程序和检查间隔周期也是抗

疲劳设计工作的一部分。我们经常看到铁路检车员用锤子敲击每

一根车轮轴,通过声音来检查, 使疲劳裂纹在导致破坏以前就能被

找出来。

损伤-安全设计方法最初主要应用在具有多载荷通道的飞机

结构上(加固的盒式板结构机翼、机身等) , 现在它也推广到其他方

面。实际中这个方法只用在那些破坏不致造成严重事故的部件上。
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例如, 只对多发动机的飞机的发动机使用损伤-安全准则, 起落架

就不能用损伤-安全准则, 而是要安全寿命设计。

四、损伤-允许设计

损伤-允许设计的准则是损伤-安全设计的改进, 它假定裂纹

是存在的——由加工过程或疲劳引起。用断裂力学的分析和试验

方法鉴定这些裂纹是否在定期检查出以前将扩展到足够大, 以致

造成破坏。这个准则适用于裂纹扩展较慢, 并有高断裂韧性的材

料, 例如, 它不能用于超高强度钢, 因为这种钢裂纹扩展很快。损

伤-允许设计近来已经被美国空军在一些合同中予以规定采用。在

压力容器设计中,“在爆裂以前泄漏”就是这个准则的一个很好的

应用。

疲劳设计过程取决于被设计对象的特性及我们所具有的疲劳

知识。对某些机器部件,像球轴承或发动机阀门弹簧, 如果工作载

荷可以预测,使用环境和我们熟知的环境相似的话, 我们目前的知

识水平足够来完成一个可靠而又经济的抗疲劳设计。对许多其他

情况, 目前的理论和方法只能进行一个大概的留有很大安全余量

的设计。这时我们必须在取大的安全系数或进行特别试验之间做

出选择。设计、试验和制造的总费用必须和可能的疲劳破坏所造成

的损失相称(后者意味着金钱、信用,甚至生命损失)。设计者的任

务通常是如何来解决在经济性和一定时期内构件或结构的安全性

两者之间的矛盾。当然在实际上, 做出有足够的安全性又有满意的

经济性的最佳设计是很困难的,这需要知识和经验, 同时只有通过

细致的分析和充分的试验才能达到。

进行疲劳设计,一般分作两个阶段:

( 1)疲劳计算——根据材料的疲劳数据及机件的使用条件, 对

机件的尺寸进行计算。也常常先由静强度计算初步定出机件尺寸,

再进行疲劳验算。

( 2)结构疲劳试验——在疲劳计算的基础上, 对于重要的机件
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或结构,还需要进一步进行结构疲劳试验。

对于一般机件, 可以只作疲劳计算;对于重要机件,还需要作

机件疲劳试验或模拟疲劳试验;对于特别重要的机件, 则还需要作

整结构直至整机的实物疲劳试验。

综上所述,疲劳强度设计的主要步骤如图 6. 2的框图所示。由

此可见,主要步骤中包括载荷和结构两大方面:载荷在于确定名义

应力;结构设计涉及到尺寸、材料、应力集中。最后按损伤理论预估

疲劳寿命。                                                                                        

设计步骤

构 件工 作 载 荷

载荷时间历程
(载荷谱 )

加载方式
(轴向、弯曲、扭转 )

材 料确定危险截面

S- N曲线

表面及环境条件应力集中系数名义应力的确定

危险截面的名义应力谱

损伤累积
(曼纳法则 )

预测的疲劳寿命

图6. 2 机件和结构疲劳设计的主要步骤

  由材料抵抗动载能力建立强度判据, 估算机件的寿命或按照

寿命的要求设计机件的断面尺寸。由于不同的学者在不同的条件

下进行损伤机理的研究,根据试验结果, 建立了各种各样的假设和
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推断,形成了数十种理论和设计方法。它们各有各的特点, 各有各

的不足之处,使用时有一定的局限性。从这个意义上讲, 寿命估算

理论还没有达到成熟的程度, 因而成为当前国内外研究的重要课

题。

五、可靠性设计准则

可靠性设计最终仍以安全系数法为判断准则, 其设计安全系

数 n 应满足下式:

n ≥ [ n] = n1 ¡¤nR

式中, [ n] 为许用安全系数; n1 为附加安全系数; nR 为可靠性安全

系数。

6. 2 疲劳强度设计

前面已经介绍了零部件疲劳强度设计的准则, 其疲劳强度设

计条件需满足下式:

σm a x < [σ- 1 ] ( 6. 1)

式中,许用应力[σ- 1 ] 由材料的疲劳强度和安全系数决定。即

[σ- 1 ] =
σ- 1

n
( 6. 2)

式中,σ- 1 为材料的疲劳极限; n 为安全系数。

代入式( 6. 1) 有 [σ- 1 ] =
εσ ¡¤β

Kσ
¡¤
σ- 1

n
( 6. 3)

记 nσ=
σ- 1

σma x
( 6. 4)

可称为工作安全系数, 它表示构件实际工作时, 具有的安全储备。

由此,强度条件改写为

nσ≥ n ( 6. 5)

由以上几个公式,可以给出强度条件计算式:
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nσ=
σ- 1

Kσ
εσ ¡¤β
σm ax

≥ n ( 6. 6)

式中, K σ为应力集中系数;εσ为尺寸影响系数;β为表面影响系数。

上述计算皆指对称循环。对于非对称循环, 则相应的计算公式

为

nσ=
σ- 1

Kσ
εσ ¡¤β
σa + ψσσm

( 6. 7)

其中 ψσ=
σ- 1

σb
( 6. 8)

式中,σb 为材料强度极限, ψσ为平均应力影响系数。

为了实际应用方便,下面给出有关设计参数。

对于扭转时设计强度条件有如下相似的公式:

对称循环时

Kτ
ετ¡¤β
τn ≤
τ- 1

nτ
( 6. 9)

非对称循环时

K τ
ετ¡¤β
τa + ψττm <

τ- 1

nτ
( 6. 10)

在对称循环下, 结构钢等塑性材料强度设计, 采用第三、四强

度理论,疲劳强度设计准则由下式给出:

(σx - σy )
2

+ 4τ
2
≤
σ- 1

nσ
( 6. 11)

(σx - σy ) 2 + (σy - σz) 2 + (σz - σx ) 2 - 6(τ2x y + τ2yz + τ2zx )
2

≤
σ- 1

nσ

( 6. 12)

以主应力表示时,对应公式

σ1 - σ3 ≤
σ- 1

nσ
( 6. 13)

·112·第六章 疲劳及可靠性设计



σ21 + σ22 + σ23 - σ1σ2 - σ2σ3 - σ3σ1 ≤
σ- 1

nσ
( 6. 14)

弯曲 -扭转联合作用时,

σ2 + 4τ2 ≤
σ- 1

nσ
( 6. 15)

σ
2

+ 3τ
2
≤
σ- 1

nσ
( 6. 16)

由试验给出下列关系式:

σ
σ- 1

2

+
τ
τ- 1

2

= 1 ( 6. 17) �

 
σ
σ- 1

2 σ- 1

τ- 1
- 1 +

σ
σ- 1

2 -
σ- 1

τ- 1
+

τ
τ- 1

2

= 1 ( 6. 18)

  以上罗列出来的计算公式是疲劳强度设计的主要计算工具。

由于篇幅所限不作更多解释。有关参数在有关的书籍中也可查到,

在此仅给出疲劳强度设计常用的安全系数表 6. 1,表 6. 2。

表 6. 1 安全系数推荐用值(初算用)

材   料

静 载 荷 疲  劳  载  荷

nb n s
nb n - 1 �

一般零件重要零件一般零件重要零件

铸   铁 3 �～ 4 8 !～ 10 12 ~～ 15

高强度钢 2 �～ 3

结

构

钢

σs/ σb = 0 B. 45 ～ 0. 6, 计
算精确

σs/ σb = 0 0. 6～ 0. 8, 计算
精度一般

σs/ σb = 0 0. 8～ 0. 9, 计算
不精确

2 �. 4～

2. 6

1 �. 2 ～

1. 5
5 ^. 0 7 �1 �. 3 1 6. 5

1 �. 4 ～

1. 8
5 ^. 5 8 �1 �. 5 1 6. 8

1 �. 7 ～

2. 2
6 ^. 0 10 �1 �. 8 2 6. 5

  注 : s① [ n ] b =
σb

[σ]
; [ n ] s =

σs
[σ]

; [ n ] - 1 =
σ- 1

[σ]
。
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② 重要零件 , 是指在整个使用期内不希望破坏的零件。
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  表 6. 2 各类机械零部件的安全系数

机械
种类

零部件名称 应力状态 材   料 安全系数 附  注

起

重

机

械

主梁

端梁
小车梁
卷筒轴
减速机低速轴
吊钩梁
吊钩滑轮轴
小车轮轴
大车轮轴

弯

弯
弯
弯曲疲劳
弯扭疲劳
弯
弯
弯扭疲劳
弯扭疲劳

A 3 u, 16Mn

A 3, 16Mn
A 3, 16Mn

45
45
45

45
45
45

[ n ] s = 1 �. 4～ 1. 6
[ n ] r = 1. 4 ～ 1. 6

[ n ] s = 2. 4
[ n ] s = 3 ～ 4
[ n ] s = 1. 3～ 1. 6
[ n ] s = 1. 6
[ n ] s = 3

[ n ] s = 1. 6
[ n ] s = 1. 4
[ n ] s = 1. 4

运 送 液
态 金 属
的 起 重
机用 1 �. 6
要 求 刚
度 手 动
1. 3, 吊
钢 水 包
1. 6

矿
山
机
械

矿井提升机主轴
颚式破碎机机架
颚式破碎机传动轴
颚式破碎机主轴
圆锥破碎机传动轴
圆锥破碎机主轴

弯扭疲劳
弯曲疲劳
弯扭疲劳
弯扭疲劳
弯扭疲劳
弯扭疲劳

45 �
ZG35

45
45
45

24Cr MoV

[ n ] - 1 �= 1. 2 ～ 1. 5
[ n ] 0 = 1. 5
[ n ] - 1 = 1. 5
[ n ] - 1 = 1. 4
[ n ] - 1 = 1. 4
[ n ] - 1 = 2

汽
车
拖
拉
机

汽车变速机轴

汽车后桥半轴

拖拉机变速箱轴
拖拉机传动轴
拖拉机履带驱动轮轴
拖拉机纵拉杆
拖拉机横拉杆

弯扭疲劳

弯扭疲劳

弯扭疲劳
弯扭疲劳
弯扭疲劳
压杆
压杆

40 �Cr , 40MnB
18C rM nT i

40M nB
35Cr MnSiA

40, 18Cr MnT i
40

40Cr

[ n ] - 1 �= 1. 3

[ n ] - 1 = 2

[ n ] - 1 = 2
[ n ] - 1 = 1. 3

[ n ] - 1 = 1. 1
[ n ] - sω= 5
[ n ] - sω= 5

考 虑 刚
度

6. 3 可靠性设计

一、基本概念

假设 N 个产品从时间 0起工作,到 t时刻失效, 失效的个数为

n( t) 个,则累积失效概率为

·412· 重型汽车结构现代设计



F ( t) ≈
n( t)
N

( 6. 19)

如果记 f ( t) 为失效概率密度函数,那么, 累积失效概率为

F ( t) =∫
t

0
f ( t) dt ≈

n( t)
N

( 6. 20)

不难理解,可靠度函数即可表示为

R( t) �= 1 - F ( t) = 1 -∫
t

0
f ( t) dt

=∫
∞

t
f ( t) dt ( 6. 21)

由此再引入一个失效的概念或称失效率函数:

λ( t) =
f ( t)

1 - F ( t)
=

f ( t)
R( t)

( 6. 22)

即失效率是指产品工作到某一时刻 t, 单位时间内发生失效的几

率。

由式( 6. 21) , R( t) = -∫
t

∞
f ( t) dt,求导数有

f ( t) = -
dR( t)

dt

即 λ( t) =
- R′( t)

R( t)
或

- dR( t)
R( t)

= λ( t) dt ( 6. 23)

积分式( 6. 23) :

∫
t

0
-

dR( t)
R( t)

=∫
t

0
λ( t) dt

则有 R( t) = e
-∫

t

0
 λ( t ) dt

( 6. 24)

若λ( t) = c(常数) , 则 R( t) = e - ct , 表明产品的可靠度随时间

增加而下降,且失效率是常值, 说明产品生产是稳定的,然而, 产品

生产环境条件、应力条件发生突然变化时, 则产品发生偶然失效。

若λ( t) = t,则 R( t) = e
-

t
2

2 , 表明产品失效率随时间增加而增

加, 即可靠度是随时间增加而减少, 这说明由于时间增加产品老
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化、耗损、退化等,这是一种耗损型失效。

二、可靠度的计算方程式

在常规设计中进行参数计算时, 将其特征量当做一般变量处

理, 而实际上, 如载荷、材料强度、零件强度、尺寸等都会受到许多

偶然因素影响产生随机性波动,在可靠性设计中, 均假定为随机变

量, 并且具有某一分布规律。为便于推导方程, 假定零部件失效应

力分布为 f ( x l) ;失效的强度分布为 f ( x s) ; x l , x s 分别为应力和强

度。结构材料在变载荷作用下, 久而久之,强度在降低。强度分布曲

线位置发生移动, 而当应力大于强度, 即 x l > x s 时零部件将发生

破坏。由图 6. 3( a) 可以清楚看到, 图中阴影部分代表破坏概率。将

图 6. 3( a) 两个分布曲线交汇区放大示出(图 6. 3( b) ) , 分析强度大

于失效控制应力的概率:

P x l -
dx
2

< x l < x l +
dx
2

= f ( x l) dx l = A1 ( 6. 25)

A 1 表示狭条面积。

而强度大于该应力 x l 的概率:

P ( x s > x l ) =∫
∞

x
l

f ( x s) dx s = A2 ( 6. 26)

A 2 表示阴影区面积。

零部件均不发生破坏的概率应是应力分布概率与强度大于失

效应力的概率二者之积,即

dR = f ( x l ) dx l ¡¤∫
∞

x
l

f ( x s) dx s

或 R =∫
∞

- ∞
f ( x s)∫

∞

x
s

f ( x l ) dx l dx s ( 6. 27)

式( 6. 27) 为可靠性方程, 由强度与应力分布的概率密度函数计

算。工程上常常应用正态分布, 即

f ( x l ) =
1

sl 2π
e

- ( x
l
- x

l
) 2 / 2s2

l
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图 6. 3 应力分布与强度分布

f ( x s) =
1

ss 2π
e

- ( x
s
- x

s
) 2/ 2s2

s ( 6. 28)

其中 x , s 分别表示变量的均值与标准差。

令δ= x s - x l > 0为安全可靠, 其δ的分布为

f (δ) =
1

sδ 2π
e

- (δ- δ) 2/ 2s2
δ ( 6. 29)

其中 δ= x s - x l  sδ= s2
s + s2

l ( 6. 30)

于是可靠度 R 为

R =
1

sδ 2π
∫
∞

0
e - ( δ- δ)

2
/ 2s

2
δdδ ( 6. 31)

令 t =
δ- δ

sδ
, 代入式( 6. 31) 则有

R =
1

2π
∫
∞

- z
e -

t 2

2 dt

即 R =
1

2π
∫

z

- ∞
e

-
t 2

2 dt ( 6. 32)
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其中 Z =
δ
sδ

=
x s - x l

s
2
s + s

2
l

( 6. 33)

图 6. 4 可靠度的计算

称为可靠度系数或联结方程。方程

中 Z, R 为变量与函数, 由一个可

求另一个,可应用标准正态分布的

表、图查得。可靠度与破坏概率直

观表示在图 6. 4 中。标准正态分布

表见有关资料。

例:某汽车零件承受应力( x l ,

sl) = ( 30, 3) MPa, 强度( x s , ss) = ( 40, 4) MP a,求可靠度。

将已知参数代入方程( 6. 33) ,即

Z =
40 - 30

4
2

+ 3
2

= 2. 0

查正态分布表得 R = 0. 977 25, 即可靠度为 97. 73%。

三、安全系数

可靠性设计要求在一定的破坏概率下, 确定合适的许用安全

系数。当强度分布和应力分布已知时,许用安全系数包括两部分,

一部分是可靠性安全系数,另一部分是附加安全系数, 即

[ n] = nL ¡¤nR ( 6. 34)

式中, nL 为附加安全系数; nR 为可靠性安全系数。

1. 可靠性安全系数

前面已经给出应力与强度的联结方程:

Z =
x s - x l

s
2
s + s

2
l

有 x l = x s - Z s2
s + s2

l ( 6. 35)

因安全系数是产品、机械、零部件的强度与其工作应力之比

值,则有
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安全系数:

nR =
x s

x l

=
x s

x s - Z s2
s + s2

l

( 6. 36)

记强度的变异系数νs =
ss

x s

, 应力的变异系数νl =
sl

x l

,则有

nR =
1 + Z ν

2
l + ν

2
s - Z

2
ν

2
lν

2
s

1 - Z 2ν2s
( 6. 37)

关于工程中可靠性安全系数的取值可参照如下:

( 1) 当零部件的制造尺寸精度高, 应力计算精度也高 (νl =

0. 10～ 0. 20) , 零部件强度分散性较小(νs = 0. 01～ 0. 05) , 可靠

度 R = 0. 9950～ 0. 9999时,取 nR = 1. 03～ 1. 50。

( 2) 当零部件的尺寸精度一般, 应力计算精度也一般 (νl =

0. 10～ 0. 20) , 零部件疲劳强度分散性一般(νs = 0. 05 ～ 0. 10) ,

可靠度 R = 0. 990～ 0. 999时,取 nR = 1. 3 ～ 1. 9。

( 3) 当零部件制造尺寸偏差较大, 应力计算精度一般 (νl =

0. 20 ～ 0. 30) , 零件疲劳强度分散性较大, 可靠度 R = 0. 990 ～

0. 999时,取 nR = 1. 6～ 2. 5。

2. 附加安全系数

由于影响零部件强度分布和应力分布的偶然因素很多, 而计

算参数分散性、精确度各异。为此, 综合提出一个修正系数即附加

安全系数。其值取为

nL = 1. 1～ 1. 3

当精度较高,分散性较小时取小值;反之,取大值。

四、设计准则

采用可靠性设计,其设计准则为

n ≥ [ n] = nL ¡¤nR

五、计算实例

转向节是重型矿用自卸汽车极重要的承重与转向构件。在国
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产化研究中, 我们配合本溪重型汽车厂对转向节进行多次深入研

究。其中包括:

第一,转向节断裂分析及制造工艺分析;第二,强度试验、材质

性能分析及设计参数研究; 第三, 结构疲劳试验、载荷谱实测统计

分析及寿命计算,提出安全使用疲劳强度可靠性分析意见。详见第

七章。

在以上研究基础上, 将深入进行疲劳强度可靠性计算分析作

为研究工作的重点。

转向轴 ( 即转向节 ) 结构外形为阶梯轴, 轴的细端直径

�158mm,粗端直径 �258mm, 过渡圆角 R12。

材料化学成分( % ) :

C

0. 40

Mn

0. 65

Si

0. 26

Cr

0. 79

Mo

0. 195

N i

1. 48

S

0. 005

P

0. 010

材料强度:

采用强度试验规范中规定的试件尺寸, 加工试件并作强度试

验。其结果如下:

σb = 1078MPa, 取标准差 10MPa ;

σs = 931MPa,取标准差 10MPa。

工作应力:

平均应力σm = 254. 8MPa

应力幅  σa = 88. 2MPa

不对称系数 r =
σmin

σma x
=

17
35

= 0. 49

应力标准差  47. 1MPa

试验数据取自 1982年本溪重型汽车厂和内蒙古霍林河矿动

态试验,见第七章。

由材料疲劳试验结果给出 P -S-N 曲线。为计算方便标准差均

取1. 0。
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R = 0. 50,σ- 1 = 525. 3MPa,取标准差 1. 0;

R = 0. 90,σ- 1 = 510. 0MPa,取标准差 1. 0;

R = 0. 95,σ- 1 = 511. 6MPa,取标准差 1. 0;

R = 0. 99,σ- 1 = 505. 7MPa,取标准差 1. 0。

在此,转向轴按 0. 99 进行可靠性计算。

不难看出,转向轴载荷为非对称循环, 其可靠性计算公式为

n =
σ- 1

Kσ/εβ¡¤σa + ψσ¡¤σm
( a)

Kσ
ε

=
K t

0. 88 + A Q/ r d L 0

L

e b ( b)

式中   &σ- 1 材料疲劳极限平均值, MPa;

Kσ &有效应力集中系数平均值;

ε 尺寸影响系数平均值;

β 表面加工系数平均值;

ψ 平均应力影响系数平均值;

σm 平均应力, MPa;

σa 应力幅, MPa;

K t 理论应力集中系数;

Q 相对应力梯度, mm
- 1

;

r 圆角半径, mm;

L 0 = 9. 48mm(中强钢) ;

L = d。

平均应力影响系数ψσ可查可靠性专著中相应表格。

非对称循环下,零件疲劳极限的平均值:

σr =
σ- 1

Kσ

ε¡¤β
+

1 + r
1 - r
ψσ

( c)
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相应标准差计算公式:

sy = ∑
n

i= 1

�Y
�X i

2

¡¤s2
x
i

1/ 2

( d)

各参数如下:

直径比  D / d = 256/ 158 = 1. 62;

圆角半径对轴径比  r / d = 12/ 158 = 0. 076;

应力集中系数  K t = 1. 8。

相应应力梯度的平均值 Q 用下式计算:

Q =
2. 3

r
+

2
d

=
2. 3
12

+
2

158
= 0. 20mm

- 1

对于淬火后回火合金钢,取材料常数为

A = 0. 36,  b = 0. 081,  d = 0. 2,  e = 1

则式( b) 为

Kσ
ε 0

=
K t

0. 88 + A Q/ r
d L 0

L

e b    

=
1. 8

0. 88 + 0. 36
0. 2
12

0. 2
9. 48
158

1 0. 0 81

= 1. 61

K σ
ε
的标准差由下式给出:

sK
σ

/ε= νK
σ

/ε¡¤
Kσ
ε

( e)

νK
σ

/ε= ν2K
σ

+ ν2ε ( f)

式中,νK
σ
/ ε为 K σ/ε的变异系数;νK

σ
为K σ的变异系数;νε为ε的变异

系数。

文献推荐的变异系数值为

νK
σ

= 0. 026
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νε= 0. 026

代入式( f) ,计算出 νK
σ

/ ε= 0. 037

sK
σ

/ε= 0. 037× 1. 61 = 0. 06

表面加工影响系数的均值与标准差,查相应的表格得到

β= 0. 90

sβ= 0. 0355

平均应力影响系数均值与标准差为

ψ= 0. 0967

sψ= 0. 0953

σr 的均值与标准差,由式( c) ( a) 计算, 得

σr = 24. 91

式( d) 展开后有

  sσ
r j

=
1

G2 s2
σ
- 1

+
-

1
β
σ- 1

G2

2

¡¤sK
σ

/ ε

+
Kσ
ε¡¤β2
σ- 1

G2

2

¡¤s2
β+

-
1 + r
1 - r
σ- 1

G2

2

¡¤s2 /ψσ

1/ 2

取 r = 0. 49, sσ
- 1

= 1. 1, G = 2. 0714, 代入上式得

sσ
r

= ( 0. 2820 + 0. 6428 + 0. 7201 + 11. 2117) 1/ 2 = 3. 5856

如果令 R = 0. 99, Z = 2. 326 代入式( a) 得

   wnR �=
24. 91

24. 91 - 2. 326 3. 58562 + 4. 812

= 2. 2738

nL = 1. 1

[ n] = 1. 1× 2. 2738 = 2. 50

n =
51. 6

1. 61
0. 90
× 9 + 0. 0953× 26

= 2. 78
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n > [ n] 说明转向轴是安全可靠的。

6. 4 载 荷 谱

谱的概念用之甚广, 载荷谱是依载荷之大小出现的概率排列

成序。载荷变化过程由试验记录下来, 按统计分析方法进行数据处

理,最后加工成载荷谱。载荷变化过程常由磁带记录仪记下载荷时

程曲线, 经模 -数转换器采样成数值量, 再经数据处理程序计算

分析而给出载荷谱。

当前在随机数据处理方法中主要采用峰值计数法、穿越计数

法、峰值对记数法、振程对记数法等, 这些记数法主要计数峰 -谷

值的简单记数,平均给出载荷不同水平下的概率分布;工程中多用

雨流法,雨流计数法比较上述的计数法更合理, 它考虑到材料的应

力 -应变非线性关系; 另一种更为精确的方法是功率谱法, 它将

随机数据计算出统计特征值:均值、均方值、相关函数、功率谱、概

率密度等,将载荷谱由谱参数函数式给出。笔者推荐使用后一种方

法。下面介绍这一种方法的有关知识。

一、交叉分布

在图 6. 5 中给出一窄带过程 y( t) , 我们关心的是在时间 T 内

有多少个峰超过 y = a 水平。图中有三个。现把图 6. 5看作是构成

平稳过程 y ( t) 的全体函数的一个样本函数,令 n+a ( T ) 记作典型样

本在时间 T 内 y = a 的正斜率交点的数目, 并且令所有样本交叉

点数的均值是 N
+
a ( T ) ,即有

N +
a ( T ) = E[ n+a ( T ) ] ( 6. 38)

  因为过程是平稳的, 如果直接紧跟第一个间隔取期间为 T 的

第二个间隔, 将得到相同的结果, 当一次取两个间隔时 (总时间

2T ) ,则有 N +
a ( 2T ) = 2N +

a ( T )。由此可见, 对平稳过程来说, 交叉

点的平均数量与时间间隔 T 成正比。因而 N +
a ( T ) 与 T 成正比或
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图 6. 5 窄带过程的典型样本

N
+
a ( T ) = ν

+
a ( T ) ,其中, ν

+
a 是水平 y = a的正斜率交叉点的平均频

率。我们现在要研究, 频率参数 ν
+
a 如何能从 y( t) 的基本概率分布

中推算出来。

考虑典型样本函数的一小段间隔 dt(图 6. 6)。

图 6. 6 在时间间隔 dt 上 y = a 的正斜率交叉点的条件

  因为我们假设了窄带过程 y( t) 是时间的光滑函数, 没有突然

的向上和向下变化。如果 dt足够小, 在间隔开始时刻 t, y < a , 那么

样本函数只可能以正斜率同 y = a 相交。假定在 dt时间里, y 以正

斜率与水平 a交叉, 那么,在时刻 t有最小斜率。由图 6. 6可见最小

斜率是
a - y

dt
;反之,如果在时间 t 有 y < a。有
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dy
dt

>
a - y

dt
( 6. 39)

则在下一个时间间隔 dt 将有 y = a 的正斜率交叉点。实际上我们

的意思是, 如果满足了这些条件, 在时间 dt 里就会有较高的相交

概率。

下面我们要讨论, 对任意时间 t 要通过研究联合概率密度

P ( y, y
¡¤
) 来求出 y 和 y

¡¤
的值是如何分布的。在确定了水平 y = a 和

时间间隔 dt 后,我们只对 y < a 和 y
¡¤
= ( dy / dt) > ( a - y ) / dt 的

值有兴趣, 这是指图 6. 7( a) 所示 y 和 y
¡¤
值的阴影契。为了满足式

( 6. 39) ,选择角 α为

t anα=
a - y

y
= dt ( 6. 40)

  如果 y 和 y
¡¤
的值位于这个阴影契内, 则在时间 dt 内就有 y =

a 的正斜率交叉点。如果它们并不位于阴影契内, 则没有交叉点。

位于阴影契内的概率能够由联合概率密度函数P ( y, y
¡¤

) 来 计 算,

并且刚好是图6. 7( a ) 所示的阴影体积, 即概率图形表面之下 y 和

y
¡¤
允许值的阴影契之上的体积。因此,

Prob
在时间 dt 内, y = a

的正斜率交叉点
= �图 6. 7( a )阴影契

P ( y, y
¡¤
) dy dy

¡¤

=∫
∞

0
dy∫

a

a - y¡¤t a nα
dy

¡¤
¡¤P ( y , y

¡¤
) ( 6. 41)

当 dt → 0时, 契的角度 α≈ dt → 0,在这种情况下, 取 P ( y, y
¡¤
) =

P ( y = a , y
¡¤
) 是合理的, 因为在大的 y和 y

¡¤
值处, 概率密度函数迅速

地接近于零。由此, 式( 6. 41) 可以写成

Prob
在时间 dt 内, y = a

的正斜率交叉点
=∫
∞

0
dy

¡¤∫
a

a - y¡¤t a nα
dy ¡¤P ( y = a , y

¡¤
)

( 6. 42)

·622· 重型汽车结构现代设计



图 6. 7 概率分布 c

( a) 在时间隔 dt 将有 y = a 正斜率交叉点的概率计算 ;

( b) 概率区间

式( 6. 42) 中被积函数不再是 y 的函数, 所以头一个积分刚好是

∫
a

a - y¡¤t anα
dy ¡¤P ( y = a , y

¡¤
) = P ( y = a , y

¡¤
) y

¡¤
¡¤tanα ( 6. 43)

由于 t anα= dt, 所以,当把 P ( a, y
¡¤
) 项理解成在 y = a 时所计算的

平均联合概率密度 P ( y, y
¡¤
) 时, 则

Prob
在时间 dt 内, y = a

的正斜率交叉点
=∫

a

0
P ( y = a , y

¡¤
) y

¡¤
dt ¡¤dy

¡¤

= dt∫
∞

0
P ( a , y

¡¤
) y

¡¤
dy

¡¤
( 6. 44)

我们能够说,在时间 T 内正斜率交叉点的平均数是ν
+
a T , 在时

间 dt内交叉点的平均数是 ν+a dt。假定 dt = 0. 01s及频率ν+a = 2. 0

个交叉点 / 秒。在这种情况下, 在 0. 01s 里交叉点的平均数是 ν+a dt

= 0. 02个交叉点。那么我们就不难理解下述结果:

在时间 dt 内, y = a 的

正斜率交叉点的平均数
= P rob

在时间 dt内, y = a

的正斜率交叉点

( 6. 45)
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此式因为 dt 是小量, 且过程 y ( t) 是光滑的才正确, 所以在时间 dt

内不可能有多于 1个 y = a的交叉点。参见式( 6. 45) ,式( 6. 38) , 则

式( 6. 44) 给出

ν
+
a dt = dt∫

∞

0
P ( a , y

¡¤
) y

¡¤
dy

¡¤

从上式中消去 dt, 得到用联合概率密度函数 P ( y, y
¡¤
) 给出的频率

参数ν+a 的下述结果:

ν+a =∫
∞

0
P ( a , y

¡¤
) y

¡¤
dy

¡¤
( 6. 46)

这是适用于任何概率分布的普遍结果, 而对于高斯过程的特

殊情况,有

P ( a , y
¡¤
) =

1

2πσy
e

-
a 2

2σ2
y

¡¤
1

2πσy¡¤
e

-
y¡¤

2σ2
y¡¤

代入式( 6. 46) 就给出

ν
+
a =

1

2πσy
e

-
a

2

2σ
2
y∫
∞

0

1

2πσy¡¤
e

-
y

2

2σ
2
y¡¤

¡¤y
¡¤
¡¤dy

¡¤

积分值为σy¡¤/ 2π, 故对高斯过程,最终结果是

ν+a =
1

2π
σy¡¤
σy

e -
a 2

2σ2
y

( 6. 47)

如果我们取水平 y = a = 0的话,一个特殊情况就发生了, 因

为它给出水平 y = 0的交叉点统计平均频率(图 6. 5) , 这频率可以

设想成过程的统计平均频率。值得注意的是,ν
+
a 是通过总体平均

来求得的,即除非过程是各态历经的, 否则二者不等。

二、极值分布

前面的峰值分析是基于窄带过程, y ( t) 是类似变幅和变相位

的正弦波。我们能通过用其他方法计算 y ( t) 的局部极大值的分

布,来研究这假设的适用性。我们知道 dy / dt = 0 时, y 处有极值;

同时, 如果d
2
y / dt

2
= 负值,则这里有极大值。y ( t) 的极大值频率应
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该就是导数过程 y
¡¤

( t) 的负的零交叉点的频率。因为对每一个正交

叉点就有一个负交叉点, 所以就同 y
¡¤

( t) 正的零交叉点的频率一

样。因而, 如果νy 是 y ( t) 的极大值的频率, ν+y = 0 是 y
¡¤

( t) 的零点交叉

点频率,则有

νy¡¤ = ν+y¡¤= 0

由式( 6. 44) , 可以求得单位时间内极值超过 y = a 的总数的

期望值ν( a , t) ,即

ν( a , t) = -∫
∞

a∫
0

- ∞
ÿ P p ( y , 0, ÿ , t) d ÿ dy ( 6. 48)

取 a = - ∞时, 则有

ν+a ( - ∞, t) =∫
∞

- ∞
∫

- ∞

0
ÿ P p ( y , 0, ÿ , t) d ÿ dy ( 6. 49)

这是一个多维概率积分方程, 对于平稳高斯过程的情况, 可以求

解。1956年由 H ust on-Sk opinski给出载荷谱表达式:

 P p ( a ) = g
1 - α

2

2πσy
exp -

α2

2σ
2
y ( 1 - α

2
)

+
α¡¤a
2σ

2
y

1 + erf

a

σy ¡¤
2
α2

- 2
¡¤exp -

a
2

2σ
2
y

( 6. 50)

式中, a 为给定的载荷变量, y 为随机变量, 而

α=
σ

2
y¡¤

σy ¡¤σy
( 6. 51)

σy , σy¡¤σy 分别为随机变量 y 的功率谱密度的零、二、四阶矩,即

σ2y =∫
∞

- ∞
S y (ω) dω ( 6. 52)

σ2y¡¤ =∫
∞

- ∞
ω2 ¡¤S y (ω) dω ( 6. 53)

σ2y =∫
∞

- ∞
ω4 ¡¤S y (ω) dω ( 6. 54)
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误差函数 erf( x ) =
2

π
∫

x

0
e

- y2

dy ( 6. 55)

特征参数α表示以正斜率和 0交叉的次数的期望值与任意极值总

数的期望值之比。因此, 在α近于 1时, y ( t) 为窄带平稳高斯过程,

取α= 1得

P p ( a ) =
a
σ2y

exp -
a 2

2σ2y
,  0≤ a < ∞ ( 6. 56)

这相当于瑞利分布。

反之,α非常小时, 即与 0 交叉次数相比, 极值很多的情况下,

取α= 0得

P p ( a ) =
1

2πσy
ex p

a 2

2σ
2
y

,  0≤ a < ∞ ( 6. 57)

这相当于高斯分布。

  通常极值分布呈现出介于瑞利和高斯之间的分布形状。

在笔者多年研究工作中, 又将这个统计分析过程编制出专用

计算机分析软件, 载荷谱的分析由计算机快速完成。式( 6. 50) 至

式( 6. 57) 就是功率谱分析方法的主要内容, 即载荷谱分析法。

6. 5 疲劳寿命

零部件在使用前其材料的初始状态为连续体,是没有裂纹的。

重要的轴类件或压力容器等使用前经过探伤以确保没有裂纹。经

过一段时间使用, 在交变应力作用下, 材料逐渐累积损伤, 久而

久之零部件应力集中的高应力区开始形成裂纹。在此之前的应力

循环数称之为无裂纹寿命,记作 N o;随着应力循环数增加,损伤累

积增加, 裂纹扩展, 最终断裂, 这段时间里的应力循环数称之为裂

纹扩展寿命, 即有裂纹寿命, 记作 N p。因此, 零部件的总寿命由两

部分组成,即
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N = N o + N p ( 6. 58)

一、无裂纹寿命

在构件受随机激励时, 是在许多不同应力幅值和各种重复应

力次数联合作用下产生损坏的。应用 Palmgren-Miner 假设:如果

对应于常应力下破坏次数为 N i的应力值发生次数为 ni, 那么, 这

ni次循环造成的损伤份量为ni/ N i。当全部“损伤份量”之总和等于

1时,即

∑
i

ni
N i

= 1 ( 6. 59)

就将发生损坏。

同前节一样,仍令 ν+0 表示随机应力曲线单位时间内以正斜率

穿越时间轴的平均次数,则时间 T 内,平均应力循环次数为 ν
+
0 T ,

给定应力幅 σ, 记 P p (σ) 表示应力幅值超过应力水平 σ的概率密

度, 那么, 应力发生在σ至(σ+ dσ) 区间里的概率为 P p (σ) ¡¤dσ。由

此得到,应力幅值下的平均损伤份量为

(ν+0 T ) ( P p (σ) ¡¤dσ) / N (σ) ( 6. 60)

那么,在时间 T 内发生的各种应力幅值的总平均损伤份量为

(ν
+
0 T )∫
∞

0

P p (σ)
N (σ)

dσ ( 6. 61)

故损坏前的平均寿命由下式近似给出:

T =
1

ν+0∫
∞

0

P p (σ)
N (σ)

dσ
( 6. 62)

式中, N (σ) 可由 S -N 曲线得到; P p (σ) 可由随机载荷谱统计分析

给出;ν
+
0 为正交叉平均频率。

二、有裂纹寿命

在断裂力学中,实验给出裂纹长度 a 对循环次数N 的变化率,

即
da
dN
定义为亚临界扩展速率。它与应力强度因子 ΔK 有下列关
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系:

da
dN

= C(ΔK ) n ( 6. 63)

式中, C, n 为材料常数,由实验给出。

于是,由初始裂纹长度 a0 , 到裂纹失稳长度 a c 的循环次数为

N f =∫
a

c

a
0

da
C(ΔK )

n ( 6. 64)

N f 为剩余寿命。

断裂力学相关的计算、概念, 读者可以参见有关书籍, 本书不

再介绍。

6. 6 疲劳试验

试验是验证设计的重要手段, 又是获得材料疲劳特征的必要

的方法。疲劳试验包括材料疲劳试验和结构疲劳试验。

一、材料疲劳试验

将 12根按材料疲劳试验标准规定的尺寸加工成试件, 在专用

的材料疲劳试验机上进行。试验结果给出不同载荷或不同应力水

平下的疲劳寿命对应数值, 试验数据用数学曲线拟合方法或坐标

图示法给出疲劳特性 S -N 曲线方程及疲劳极限 σ- 1。

断裂后的试件,如果断口发生在试件的端部附近, 这组数据应

该剔除。于是 12 个试件中必须保证 9 ～ 10个数据, 进行统计分析

可获得可信的 S -N 曲线。材料疲劳试验应由专业人员进行, 并经

试验数据处理,最后给出试验结果。

二、结构疲劳试验

结构疲劳试验是把结构件安装在疲劳试验机上, 按不同载荷

要求将其施加若干应力循环周次或破坏为止。按载荷方式不同分

为当量等幅、程序和随机加载三种。等幅加载的结构疲劳试验多用
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于对比性疲劳试验。如果用于模拟试验, 载荷幅应当采用实测载荷

统计均方根值,按实测载荷统计特性进行加载;程序加载是将实测

随机载荷按八级十组编制出程序块进行加载, 这种程序块是按载

荷低— 高 — 低排列方式编制的,它能较好的近似于真实载荷谱;

随机载荷过程按随机数据统计分析理论, 经计算机或专用机进行

计算分析,给出随机载荷谱。而试验机是计算机控制下的自动液压

伺服系统, 该系统按多个自由度对结构施加随机载荷谱。无疑, 这

个试验过程比较真实地再现实际工况。

三、强化试验

常用结构疲劳试验机多为低频疲劳机,通常为 2Hz～ 4H z, 有

的在低载荷下可达 1H z～ 10H z。以载荷频率 5H z计算,若达到加

载次数 10
6
周,则试验时间约 56h, 在高载下,频率在 2H z左右, 则

需 139h, 即是六个昼夜不停机。于是, 提出以下加速结构疲劳试验

方法:

1. 载荷强化:将实际载荷乘以一个大于 1 的强化系数施加给

结构疲劳试验机, 其折算依据 S-N 曲线或 ε-N 曲线。载荷提高

10% ,时间缩短 40% 左右,可见强化效果极为显著。

2. 载荷当量转化:按等损伤原则, 将低应力级载荷转化到某一

高应力级去,从而减少总循环次数。

3. 略去低应力级载荷:对寿命影响小的接近和低于疲劳极限

的应力幅值删除,可按下列原则处理:

Carse 建议:去掉低于 1. 75σ(标准差) 的应力级, 省时 87% ;

Lipso建议:去掉低于 12. 5% P ma x (最大载荷) , 省时 50% ;

Conover 建议:去掉 10% 最大记录幅值的载荷, 省时 30% 以

上。

应当指出,要求高的结构疲劳试验, 需谨慎处理,因为, 略去的

载荷也影响其寿命。

4. 提高加载频率:一般认为低于 150Hz的加载频率, 对试验结
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果影响不大, 为了节省试验时间, 在条件允许时, 可以适当提高加

载频率。
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第七章 阶梯轴的最佳设计

重大工业技术装备诸如矿山开采、石油化工、冶金、电站、交通

运输等, 都离不开轴类件。这些零件多为重要的承重、回转、转向

件, 载荷大而复杂, 使用中经常出现早期损伤断裂, 酿成事故。于

是,提高轴的疲劳寿命就成为工程技术界很重要的课题。提高轴的

寿命、承载力, 节省材料,在设计上要求零件的应力集中最小。经过

多年研究,我们找到有效降低应力集中、提高抗疲劳性能的最佳设

计方法�。国家科委专家评审组认为本技术使轴类零件设计进入

高新技术领域, 它的深入研究和推广使用将使机械行业轴类零件

设计、加工发生重大变革。

本章介绍轴类零件的最佳设计方法、实用技术方面有关的研

究以及多种轴类件的最佳设计。

7. 1 最佳设计方法

一、设计方法

根据阶梯轴工程结构要求,将设计参数输入计算机, 使用专用

计算程序计算,通过人-机对话,选取满意的流线型, 最后由计算机

绘制工程图。其设计过程可归纳如下:

( 1)输入参数:根据工程需要定出阶梯轴直径 D , d 及过渡段

长度;

( 2)调整方程参数:计算流线簇及相应的应力分布、应力集中

� 该项技术获国家发明专利。专利号 : ZL90 1 00323. 9



系数;

( 3)人-机对话:选取流线簇中适合该问题的理想的流线;

( 4)计算轴的疲劳寿命;

( 5)计算机绘制工程图。

上述计算、设计程序主要功能有有限元计算网格生成、应力集

中计算、疲劳寿命计算、自动绘图等。

二、设计方法的特点

( 1)设计方法先进:将已知轴径、过渡区长度、载荷等几个主要

参数输给计算机,计算机自动生成有限元单元网格、节点坐标。按

多功能计算程序,计算出结构强度、应力分布及疲劳寿命;通过人-

机对话,选择满意的计算结果;计算结果以数据、图形输出, 并由计

算机控制绘制工程图。计算结果不仅给出相应载荷下的真实应力

集中系数,还给出沿轴的应力分布规律、最危险点的位置、疲劳寿

命等。全部计算软件已配套成商品化。

( 2)设计与加工自动化:上述设计、计算过程与数控机床连接,

则实现设计与加工一体化,即 CA D/ CAM 自动系统。传统设计方

法无法实现这一先进技术。在没有自动加工条件的地方, 可使用常

规的滚压加工或样板刀加工方法。

( 3)显著地降低局部应力集中, 节省材料,提高寿命。

按疲劳强度设计考虑, 应力集中系数降低 20%～30%。相应

地提高零件的疲劳寿命数倍, 节省材料高达 30% , 经济效益十分

可观。

三、强度计算

转向轴是作为悬臂梁或简支梁式结构的模型进行强度计算

的,与其有关的载荷通过轴上轴承作用在转向轴上, 轴承与轴颈是

面接触。悬臂梁承受两段局部均匀分布的载荷。不难看出, 转向轴

结构是轴对称的,载荷是非轴对称的。

轴的强度计算采用通用结构计算程序或专用结构计算程序。
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为了提高计算精度,有限元计算程序用八节点等参元、双精度型;

根据需要在危险部位加密节点, 通常在应力集中区域计算点间的

距离约为 1mm 左右。在这样的计算精度下可以很好地描绘出轴

的应力分布规律。

强度计算是针对不同尺寸的阶梯轴,计算出轴的应力分布规

律、应力集中系数、疲劳寿命等设计用决策参数。计算结果与结构

试验结果对比,用以判断最佳设计方法的正确性和设计的精度。图

7. 1 给出粗端直径 D = 126mm, 细端 d = 100mm 的阶梯轴应力分

布。该轴粗细端交界处采用流线形线型的设计方法。应力集中系

数仅有 1. 05, 而常规设计应力集中系数接近 1. 4。

7. 2 试验验证

为使上述科研成果尽快转化成生产力, 确保科研成果的正确

性及新设计轴使用安全可靠,故进行对比性试验验证。试验采用光

弹性试验法和结构件疲劳寿命试验法。

一、疲劳寿命对比试验

1. 试件的设计

考虑到试件的代表性、经济性及试验条件, 确定阶梯轴直径

D = 126mm , d = 100mm, ρ= 20mm,轴长 600mm。材质为 45钢, 表

面精车加工。该轴以下称为圆弧轴。流线形过渡曲线的轴(以下简

称流线轴) , 表面采用样板刀精车,样板由自动线切割床加工, 为保

证相近的加工条件,全部试件由一名熟练车工在同一车床上完成。

试件个数为六根。其中三根为圆弧轴,三根为流线轴, 两者尺

寸区别在于过渡圆角的线型不同。两种试件为同种材质, 材料性

能:σs= 315MPa,σb = 618MPa, E = 2. 1× 10
5
MPa ,μ= 0. 238。

2. 疲劳试验

试件以悬臂梁端部受集中载荷作用, 在 50
t
结构疲劳试验机
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图 7. 1 阶梯轴应力分布

( a)最佳设计的轴应力分布  ( b)常规设计的轴应力分布

上进行疲劳试验,历时一个月。考虑到矿用汽车转向节为高周疲劳

损伤, 本试验使用“适当的载荷”水平, 以便使每件试件寿命在 1×

10
5
量级。为摸索载荷大小, 第一根试件开始载荷取 11

t
逐步提升,

最后将各载荷与相应寿命,折算到“适当的载荷”级。

3. 试验结果

圆弧轴 1# :载荷 17. 5× 104
N , 疲劳循环次数为 1. 35× 105 , 断

口位置α= 11. 5°;
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图 7. 2 断口位置 α

  圆弧轴 2# : 载荷 17. 5×

104
N , 疲劳循环次数 1. 43×

10
5
,断裂位置 α= 12. 0°;

圆弧轴 3
#

: 载荷 17. 5×

104
N , 疲劳循环次数 1. 76×

105 ,断裂位置 α= 12. 0°。

断口位置由圆角的圆心到

垂直于细轴的半径算起向内的

角度为α, 见图 7. 2。

由上可见, 平均载荷 17. 5× 10
4
N 相应疲劳寿命约为 1. 40×

10
5
,断裂位置平均为 α= 12. 0°。

流线轴 1# :载荷 21. 5× 104
N , 疲劳循环次数 1. 39× 105 ,与圆

弧轴对比,是其平均寿命的 12 倍;

流线轴 2# :载荷 21. 5× 104
N , 疲劳循环次数 1. 156× 105 , 与

圆弧轴对比,是其平均寿命的 10 倍;

流线轴 3# :载荷 21. 5× 104
N , 疲劳循环次数 0. 95× 105 ,是圆

弧轴平均寿命的 8 倍。

可见,流线轴是圆弧轴平均寿命的 10倍, 断裂位置约α= 17°。

二、应力集中的光弹性试验

几十年来,轴类零件的设计一直沿用常规设计方法。应力集中

大小是许多学者和工程技术人员通过计算和试验求得, 再将不同

尺寸的轴与对应的应力集中系数绘出图线,供给工程设计者使用。

应力集中的经典试验方法是光弹性试验法。在笔者的研究中, 采用

贴片光弹性试验法测定悬臂弯曲载荷下轴的应力集中;采用三维

切片光弹性试验法,测定轴的应力集中。

为减少模型尺寸影响, 试件尺寸大小与计算模型尺寸一致,

D = 126mm , d = 100mm, 长度 500mm。试件材料为环氧树脂, 浇模

固化 72h ;棒料由同一工人, 在同一车床切削加工, 以便使试件与
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全尺寸疲劳用试件保持同一精度。加工后的试件在大恒温箱中加

载冻结 24h ,再进行人工切片, 最后在偏光弹性仪上进行光弹性试

验分析。由此得出应力集中系数在 1. 05以下。

三、不同材质轴的疲劳试验

大型复杂结构所用的轴类构件, 大都采用合金钢 40Cr,

35CrMoV, 40CrN iMo等, 价格昂贵。既然轴的寿命可以提高, 那么

要达到同样寿命时,应当可以使用低强度的普通钢加工制造轴。从

理论上讲,用普通钢( 45钢)替代高强合金钢( 40CrNiMo)制作轴,

其寿命是不会降低的,但必须有试验的验证。这是本节所要解决的

问题。

1. 零件的设计

为了验证普通钢替代高强合金钢,必须选择两种钢材加工轴,

在结构疲劳试验机上进行强化疲劳试验。为了使试验结果具有代

表性,提出以下几点考虑:

( 1)设计选材应当有代表性。普通钢为常用的钢材, 高强合金

钢也应当是工程中常用的,而且强度应足够高。为此, 选定 45 钢与

40CrN iMo合金钢。

( 2)热处理工艺应当是工厂里采用的常规热处理条件与方法,

为此,特委请生产厂提供热处理后的棒料。其热处理调质工艺条件

是:

45钢 840℃淬火 2. 5h ,水冷; 480℃回火 3. 5h ,空气冷却。棒料

表面硬度 H B290。

40CrN iMo钢 850℃淬火 2. 5h, 油冷; 550℃回火 3. 5h～4h, 空

气冷却。表面硬度 H B292～300。

( 3)几何尺寸的确定, 考虑选取工程中有代表的轴径, 而且在

结构疲劳试验机所能容许的载荷下, 零件的台架疲劳寿命在 105

次～106 次;同时考虑到本次疲劳试验与前一批的台架疲劳试验

联系起来。为此, 将本次试件尺寸仍取为轴的粗端直径 120mm, 细

端 100mm,常规过渡弧半径为 20mm, 试件长 600mm ,粗细端各占

一半。
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采用新方法设计的轴, 过渡区的应力分布和应力集中计算用

通用与专用结构分析软件, 进行平面与空间两种计算; 计算单元

600个, 节点 704个, 自由度数 1280个。为提高计算精度, 在应力

集中区加密计算网格, 0. 8mm 弧长给出一个计算值, 得到应力集

中系数 1. 06;同理计算出 R 20的阶梯轴, 应力集中系数 1. 43。

2. 疲劳试验

疲劳试验机:德国 ZDN PK—100
t
疲劳试验机。

试验方法:采用三点弯曲疲劳试验方法。基本载荷选用最大

P m a x = 47× 104
N , 最小降至试验机所能容许 P m in = 14× 104

N。试验

中间因时间太长,遂加大载荷。选用 P m a x = 53× 10
4
N , P mi n = 16×

10
4
N , 进行荷载强化试验。每根试件两端各代表一根轴。

3. 试验结果

第一根 40CrNiMo 轴:

载荷 P ma x = 47× 104
N, P mi n = 14× 104

N , 疲劳寿命 N = 2. 4×

10
5
,一端断。

第二根 40CrNiMo 轴:

载荷 P m a x = 47× 104
N , P m in = 14× 104

N , 疲劳寿命 N 1 = 5. 4×

105 ;升载 P ma x = 53× 104
N , P mi n = 16× 104

N , 疲劳次数 N 2 = 2. 28×

10
5
,一端断。

第三根 45钢轴:

载荷 P m a x = 47× 104
N , P m in = 14× 104

N , 疲劳次数 N 1 = 5. 4×

105 ;升载 P m a x = 53× 104
N , P min = 16× 104

N , 疲劳次数 N 2 = 4. 9×

10
5
,两轴皆不断。

第四根 45钢轴:

载荷 P m ax = 53× 104
N , P m in = 16× 104

N , 疲劳次数 4. 14× 105 ,

两轴皆不断。

4. 分析意见

不同载荷下,疲劳次数的对比分析, 采用疲劳累积损伤理论计

算,将强化试验结果折算到基本载荷下的疲劳次数, 方可对比估计

疲劳寿命。由于试验条件所限, 45钢轴四根难以断裂, 其潜在寿命
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多少也就难以预计, 只能将现有的疲劳次数同已断的 40CrNiMo

轴的疲劳寿命对比。为说明问题,在试验及估算中, 对 45 钢偏于苛

刻。

第一根已断的 40CrNiMo 轴,疲劳寿命 2. 4× 10
5
;

第二根已断的 40CrNiMo 轴,疲劳寿命 8. 7× 105 ;

第三根未断的 45钢轴, 已进行疲劳周数 18. 8× 10
5
;

第四根未断的 45钢轴, 已进行疲劳周数 11. 3× 105 ;

上述两根 40CrNiMo 轴,平均疲劳寿命约 5. 6× 10
5
;

两根 45钢轴, 已进行的疲劳周数平均为 15. 1× 105。

可以认为,采用新方法设计的阶梯轴与传统设计的阶梯轴, 寿

命之比相差很大。在上述热处理工艺下的 45 钢轴, 疲劳寿命比

40CrN iMo轴提高 3倍以上。

四、结论

轴的最佳设计技术经过大量的计算分析和多种手段试验验

证,可以得出如下结论:

1. 采用上述最佳设计方法设计出来的阶梯轴, 其应力集中最

小,应力集中系数可达 1. 05。

2. 轴的最佳设计方法经过理论推导和计算分析得到确认。又

经光弹性试验验证和多次结构疲劳试验所证实, 最佳设计方法是

正确的。多种验证手段的结果是一致的。

3. 计算和试验结果给出, 普通的阶梯轴轴径 �100mm～

�200mm, 最佳设计方法设计的轴类零件, 疲劳寿命可提高 8倍～

10倍。考虑到结构形式和材质的差异,最佳设计方法设计的轴, 疲

劳寿命可以提高 3 倍～5倍。

4. 对于直径 100mm～200mm 的阶梯轴, 如果工程上对轴的

刚度要求条件满足,可以用普通钢替代高强合金钢, 疲劳寿命不会

降低,从而节省材料, 降低成本。

5. 多次疲劳试验证实,最佳设计方法设计的轴, 试验轴开裂后

·042· 重型汽车结构现代设计



的剩余寿命,比常规设计的轴高得多。常规设计的轴一旦开裂, 很

快扩展断成两截;最佳设计的轴一旦开裂, 还可持续相当长一段时

间,相比之下, 裂纹扩展比较缓慢。换言之, 使用最佳设计的轴相对

来说更为安全。

7. 3 68t 自卸汽车转向轴设计

LN—392型 68
t
重型自卸汽车的转向轴是在测绘美国 75B型

样车的基础上稍加改动设计的, 而国产 68t 车转向轴又经历两个

阶段研制。首批车转向轴代用材料为 35CrMoV。后来在使用中, 两

根转向轴在严冬季节运行时, 先后折断。经过分析研究改用

40CrN iMo。首批 68
t
车因采用 KT—2300—C 发动机, 型号不同,

功率大, 车架加长 340mm。后来又改回原 VT A 1710—C 发动机,

车架又恢复 75B汽车尺寸。我们对三种材料不同的转向轴进行实

验室和现场测量分析研究。研究工作有( 1)转向轴断裂诊断分析;

( 2)转向轴静荷试验分析; ( 3)转向轴动荷试验分析; ( 4)载荷谱测

试统计分析; ( 5)随机疲劳寿命计算; ( 6)转向轴全尺寸疲劳寿命试

验; ( 7)转向轴全尺寸随机疲劳试验; ( 8)转向轴材料化学成分和机

械性能测定; ( 9)转向轴材料抗低温性能试验; ( 10)转向轴材料

S -N疲劳曲线测定等十项内容。

一、断裂分析

LN—392 重型自卸汽车由辽宁省本溪市重型汽车制造厂生

产。自 1979年 11月开始运行, 先后在本溪太子河畔的河床上进行

磨合行驶试验, 在辽阳哈大公路上进行基本性能试验和在内蒙古

霍林河矿区进行工业性试验。1980 年 6 月由霍林河矿区运回厂

内,拆检重装调试。1980 年 9月到本溪南芬铁矿参加实际生产, 继

续进行工业性试验。1981 年 1月 1日, 当在南芬铁矿工作场地载

重运行时,右部转向轴断裂;一周后, 左部转向轴断裂。此时运行
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40 000km, 2900h。

1. 三种转向轴材料性能

( 1)美国 75B车转向轴

化学成分( % ) :

Fe

97. 84
 

C

0. 30
 

Si

0. 41～0. 46
 

Mn

0. 89

Cr

0. 46～0. 47
 

Mo

0. 22～0. 10
 

Ni

0. 52
 

S

0. 023

机械性能:

σb = 690MPa σs = 500MPa E = 2. 2× 10
5
MPa

μ= 0. 27 ψ= 47. 7%  δ= 13. 1%

断面布氏硬度: HB= 187

( 2) 35CrMoV 转向轴

化学成分( % ) :

C

0. 37

Si

0. 26

Mn

0. 62

V

0. 17

Cr

1. 14

Mo

0. 27

机械性能:

按规范给出的指标是:

σb = 1120MPa σs= 960MPa ψ= 50%  δ= 10%

a K = 90N·m / cm
2

实际材质低温 a K 值见表 7. 1。

( 3) 40CrNiMo 转向轴

化学成分( % ) :

  
C

0. 40

Cr

0. 79

N i

1. 48

Mo

0. 195

  
Mn

0. 65

S

0. 005

P

0. 010

Si

0. 26
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  表 7. 1 低温冲击值 N ¡¤m/ cm2

试 件

温度℃  
0 4- 10 �- 20 �- 30 J- 40 �- 50 ~

1 q73 I77 �72 }65 �62 �59 K

2 q84 I64 �71 }64 �55 �65 K

3 q79 I77 �70 }68 �60 �68 K

平均 78  . 7 73 �71 }66 �59 �64 K

机械性能:规范指标是

σb = 1020MPa σs = 860MPa ψ= 55%  δ= 12%

a K = 100N ¡¤m / cm 2

试验值:试验温度 - 40℃

σb = 816MPa σs = 612MPa σ- 1 = 460MPa

E = 2. 3× 10
5
MPa μ= 0. 3 ψ= 67. 3%

δ= 18. 5%  a K = 140N ¡¤m / cm
2
。

2. 工艺条件

材料进行毛坯锻造、调质、车加工、表面淬火、回火。其锻造工

艺是炉温 200℃ 投料, 3. 5h 加热至 1180℃ 出炉锻造。始温 1180℃

终温 850℃,锻后正火, 温度 880℃～ 920℃空气冷却;粗加工后淬

火、回火调质处理; 经车床、镗床加工后火焰表面淬火, 850℃ ～

870℃ 工件连续旋转淬火、乳化冷却;回火是在箱炉内进行, 温度

为 150℃ ～ 170℃, 3. 5h 空气冷却;锉刀检查, 硬度 R C 50～ 55。

3. 断裂原因

( 1) 车架结构不合理

75B 汽车发动机功率 520kW, 因首批国产车条件限制采用

670kW , 尺寸增大, 重量增加, 在设计时被迫使车架前部加长
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340mm, 外伸悬臂大, 重量提高, 致使转向轴负荷加大。经现场实

测得到, 满载静应力高出 73% ,动应力高出一倍, 因而使转向轴使

用寿命降低。

( 2) 材料低温韧性不足

矿用重型汽车的工作条件恶劣, 主要承重构件长期受冲击载

荷作用。特别是运行在高寒地区的车辆, 设计中必须考虑材质抗低

温性能。而首批车转向轴选用 35CrMoV , 虽强度高, 但韧性较差,

a K 值较低, 无法抵抗低温下冲击。LN—392 首批车两个转向轴折

断皆在寒冬季节且时间前后不差一周, 表明了材料内在的先天不

足(经断轴材质分析, 低温 a K 不高于 20N ¡¤m/ cm 2 )。

( 3) 加工工艺的缺陷

转向轴锻造后淬火热处理,再经切削加工, 经电镜检查发现转

向轴表面有数十条初始裂纹。转向轴危险截面圆角处切削加工困

难,人为粗心竟在此处留下深达 1mm 的加工切痕。在这些初始加

工缺陷诱发下使其早期断裂。

二、现场强度试验

1. 试验目的

68t 矿用汽车运行在矿山路面上,工况复杂, 在不同工况下, 转

向轴危险截面应力不同。

现场试验就是要测得满载时转向轴的应力水平、自重下应力

水平、各工况下应力水平、动荷系数,为设计提供主要设计参数。试

验进行三次, 两次在霍林河矿, 一次在本溪重型汽车厂内。第一次

试验是在加长车上(以下称旧车型) ,第二、三次试验在现用车型上

(以下称新车型)。

2. 试验过程

( 1) 测试仪器

Y 6D—2型动态应变仪(华东电子仪器厂产品)

SC—14 型光线示波器(永青示波器)
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7003磁带记录仪(丹麦)

电阻应变计 1. 0mm× 1. 5mm

F Y75型逆变器(上海电表厂)

电源用汽车自备 24V 电瓶

全部仪器加防振垫,放置在汽车前面平台上

( 2) 典型路面选择

选择路面的原则是希望包括汽车在矿山运行所遇到的多种工

况条件。为此, 在正常运行的路途中,特地选一段弯路, 途经一条横

沟,以提供大颠簸工况, 见图 7. 3。

图 7. 3 试验路线

  运行工况:装载后启动→直路行驶→颠簸→右转弯→直路

行驶→右转弯后过沟(深 400mm) 大颠簸→上坡→左转弯→右

转弯→直路行驶→上坡后左转弯→后退卸载→空载返回。全程

2. 2km。

( 3) 试验时间、地点

1982. 6   �霍林河矿     Q(旧车型)

1984. 7 本溪重型汽车厂 (新车型)

1984. 12 霍林河矿 (新车型)

3. 试验结果

( 1) 静应力水平

旧车型:见表 7. 2, 表 7. 3。
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  表 7. 2 空载自重产生的应力

序号 1 �2 �3 ?4 �5 �6 �平均

应力 ( M P a) 146 �140  141 h143 �141 �142 @142 �

表 7. 3 满载下应力(载荷约 55t )

序号 1 �2 h3 �4 �平均

加载应力 ( MP a) 98 �99 }95 �97 K

卸载应力 ( MP a) 119 �95 �89 �101 _

由表 7. 2 和表 7. 3 可见:

自重应力为 142MPa。折算满载应力为 120MPa。两者之和为

最大应力。即转向轴在自重及载荷( 68t ) 作用下, 危险截面最大应

力为 260MPa;上部受压, 下部受拉。

新车型:

自重测量在该厂装配车间, 吊车吊起车架前部, 使其前轮悬

空,测出自重应力。

满载应力测量在厂内平整地上,用建筑细砂做载荷, 满载荷重

57t。

试验结果:自重应力见表 7. 4。

由表 7. 4 可见转向轴自重应力为 75MPa。

满载应力见表 7. 5。

取满载应力为 64MPa, 折算 68t载荷的动应力为 76MPa, 静荷

下转向轴危险截面处应力为 151MPa。

·642· 重型汽车结构现代设计



  表 7. 4 空载下的应力 MPa

序 号

测 点  
1 �# 2 �# 备  注

1 �68 �77 �吊起测定

2 �68 �73 �落地   

3 �70 �74 �吊起   

4 �68 �76 �落地   

平均 69 �75 �

表 7. 5 满载下应力 MPa

序 号

测 点  
1 j# 2 �#

1 �57 �65 �

2 �53 �62 �

平均 55 �63 �

( 2) 动强度试验

试验汽车在剥离区装载,分别行驶在南路和北路至南、北排土

场卸掉荷载,返回剥离区作业场。

第一次试验装载 2/ 3,即 45t ,测定多工况下应力波动水平。第

二次装载 55t 重复试验。

试验仪器放在汽车走台上特制的测振室里,加海棉垫防振。实

验人员密切注视并记录试验路面特征。

在数据处理时,精心测量不同工况、不同路面特征所对应的应

力水平。从大量数据中,整理出平均应力水平及高值应力。分别将

试验载荷, 折算成 68 t 满负荷和包括整车自重下的折算动应力。应

用静荷试验结果给出动力系数。
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各工况下应力水平与动力系数如表 7. 6 ～表 7. 9所示。

表 7. 6 应力水平 MPa

数 值

工 况  
平  路 下  坡 右  转 颠  簸 左  转 上  坡

正常行驶显著水平 470 ?510 �280 !600 �210 �400 t

最大水平 ( M Pa ) 520 ?630 �320 !700 �250 �480 t

动力系数 ( M Pa ) 1 �. 8～ 2. 0 2 �. 0～ 2. 4 1 e. 1～ 1. 2 2 �. 3～ 2. 7 0 G. 9～ 1. 0 1 �. 5～ 1. 8

 注 : !① 左右转弯应力不高 , 原因主要在于转弯半径大且车速不高。

② 正常行驶显著水平是指正常行驶时 , 转向轴动应力波动比较大的峰值。

表 7. 7 转向轴动应力水平 MPa

序号 工  况
45  t 车

平均应力

45 �t 车

高值应力

68 �t 车

平均应力

68 �t 车

高值应力

1 �启   动   171 ^  199 J  220 6  263 "

2 �正常行驶 178 ^181 J231 6235 "

3 �颠   簸 216 ^228 J289 6300 "

4 �右 转 弯 203 ^246 J263 6333 "

5 �左 转 弯 189 ^211 J247 6280 "

6 �上   坡 216 ^246 J289 6333 "

7 �下   坡 194 ^207 J255 6274 "

8 �弯道运行 262 J357 "

9 �原地转弯 307 J425 "

10 �土场颠簸 300 J415 "

 注 : 45t 车为实际载荷 , 68t 车为折算载荷。
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  表 7. 8 转向轴动应力水平 MPa

序

号
工  况

55 Ot

平均应力

55 ;t

高值应力

68 't

平均应力

68 �t

高值应力

1 H启 动   201 ^  242 J  231 6  231 "

2 H正 常 行 驶 199 ^213 J228 6245 "

3 H颠 簸 279 ^288 J326 6337 "

4 H右 转 弯 245 ^278 J284 6326 "

5 H左 转 弯 231 ^247 J268 6287 "

6 H上 坡 241 ^265 J279 6310 "

7 H下 坡 247 ^273 J281 6310 "

8 H弯 道 运 行 247 J287 "

9 H原 地 转 弯 237 ^267 J274 6308 "

10 ]土 场 颠 簸 222 ^354 J379 6420 "

11 ]卸 载 238 J276 "

12 ]柏油路运行 213 J309 "

13 ]柏油路颠簸 265 J245 "

14 ]刹 车 319 J376 "

 注 : 55t 车为实际载荷 , 68t 车为折算载荷。
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  表 7. 9 满载时转向轴动应力水平

序

号
工  况

平均应力

MP a
动力系数

高值应力

MP a
动力系数

1 H启 动   231 ^  1 �. 35   281 6  1 �. 86

2 H正 常 行 驶 231 ^1 �. 53 245 61 �. 63

3 H颠 簸 326 ^2 �. 16 337 62 �. 23

4 H右 转 弯 284 ^1 �. 88 333 62 �. 21

5 H左 转 弯 268 ^1 �. 77 287 61 �. 90

6 H上 坡 289 ^1 �. 91 333 62 �. 21

7 H下 坡 281 ^1 �. 86 310 62 �. 05

8 H弯 道 运 行 274 ^1 �. 81 357 62 �. 37

9 H原 地 转 弯 274 ^1 �. 81 425 62 �. 82

10 ]土 场 颠 簸 415 ^2 �. 75 445 62 �. 95

11 ]卸 载 276 61 �. 83

12 ]柏油路运行 245 61 �. 62

13 ]柏油路颠簸 309 62 �. 05

14 ]刹 车 376 62 �. 49

 注 : 满载 68t (未计自重 )。

4. 载荷谱分析

试验数据在 CF—700分析装置上分析。

参数为:采样时间 T = 51. 2s ,采样点数 N = 1024,采样间隔

h = 50ms, 截断频率 f c = 10Hz。

谱参数为:α= 0. 695 712。

功率谱扩展系数 = 0. 542 251。

谱下面积(即均方值) 为 511 380。

谱一阶矩为 1 915 354。

谱二阶矩为 10 161 805。
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5. 试验结果

( 1) 静应力水平

空载:新车  77MPa,  旧车  145MPa

满载:新车  154MPa,  旧车  265MPa

( 2) 新车型满载行驶

新车型平均应力水平 235MPa ～ 255MP a, 动力系数 1. 53 ～

1. 63。而旧车型平均应力要高出 1倍, 动力系数 1. 8 ～ 2. 0。

( 3) 新车型满载

弯路行驶:

平均应力水平 250MP a～ 300MPa, 动力系数 1. 7～ 2. 2。

坡路行驶:

图 7. 4 载荷谱

  平 均 应 力  290MP a ～

320MPa, 动力系数 1. 9～ 2. 2。

在土场行驶最大颠簸:

平均应力水平  423MPa ～

450MPa, 动力系数 2. 7～ 3. 0。

旧车型最 大应力要 高出

70% 左右。

( 4) 转 向 轴 卓 越 频 率 为

1. 25H z。

( 5) 载荷谱介于 Rayleigh 分

布和 Gauss ian 分布之间 (见图

7. 4)。

三、材料低温性能

国产 LN—392矿用汽车大都用在内蒙古、黑龙江边远寒冷矿

区,最低温度常常在 - 40℃ 左右。该车转向轴材料在此低温下是

否能抗低温冲击, 是决定汽车能否安全运行的关键。因此, 材料抗

低温性能测定是很重要的。
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试件从转向轴材料中取样, 试样材料与转向轴在同样条件下

调质处理。

1. 试样尺寸

7. 5mm× 10mm× 55mm, V形缺口, 按冶金工业部实验标准

规定加工试件。

2. 试验设备

试 验机型号: 东京试验机制作 所制造 ( T okyo T est ing

Machine MFG Co. Lt d)

最大能量: 300J

试验温度:常温至 - 40℃分 8级, 每级为 3个试样。

3. 试验结果

试验结果如表 7. 10所示。

4. 分析意见

( 1) 由试验数据以及低温冲击特性曲线(图 7. 5) 可见, 转向轴

材料抗低温性能的转变温度远低于 - 40℃。在 - 40℃以上时, a K

值均高于 100N ¡¤m/ cm
2
;多数都散布在 15℃ 左右。该材料具有良

好的抗低温冲击性能。

表 7. 10 a K 值

温度 (℃ ) aK( N ¡¤m/ cm 2 �) 平均 aK( N ¡¤m/ cm 2 �)

常温 176 �171 �166 �171 ~

- 10 �151 �100 �136 �129 ~

- 15 �161 �183 �112 �152 ~

- 20 �151 �183 �133 �157 ~

- 25 �129 �124 �156 �136 ~

- 30 �138 �117 �102 �119 ~

- 35 �107 �105 �102 �105 ~

- 40 �124 �126 �188 �146 ~
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( 2) LN—392汽车转向轴材料为 40CrNiMo。查 1964年中华人

民共和国冶金工业部标准规定, 该材料在 900℃ ～ 350℃ 硝酸钾

液中淬火,σb = 1250MPa, σs = 1050MPa, a K > 50N ¡¤m / cm 2。查

1982 年 8月机械工业出版社出版的《机械工程材料手册》。该材料

850℃ 淬火, 回火 600℃, σb = 1000MP a,σs = 850MP a; 其 a K >

100N ¡¤m / cm 2。

另查《日本工业规格手册》, SN CM439材料的化学成分( % ) :

C

0. 36～ 0. 43

Si

0. 15～ 0. 35

Mn

0. 60～ 0. 90

Ni

1. 6～ 2. 0

Cr

0. 6～ 1. 0

Mo

0. 15～ 0. 30

与我国 40CrNiMo 材料相当。该材料淬火 820℃～ 850℃油冷, 回

火 580℃～ 680℃,σb ≥ 1000MPa, σs≥ 900MPa;规定冲击值 aK >

70N ¡¤m/ cm
2
。

根据上述各标准规定,可见 LN—392转向轴材料抗低温冲击

性符合标准。

图 7. 5 低温冲击特性
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四、材料疲劳极限和 S-N 曲线

1. 试验机型号:爱姆斯拉高温疲劳试验机(瑞士)。

2. 试件:悬臂式旋转弯曲试件, 试件的试验段按等强度设计,

两端圆角过渡。试件总长 200mm,试验段 �10. 8mm～�6. 3mm, 长

为 109mm。

3. 试验结果(表 7. 11)

表 7. 11 应力与寿命

结 果

试 件 号  
1 42 *3 I4 �5 �6 �7 �8 �9 �

应力 ( M P a) 458 ]466 *. 8 486 r492 �497 �505 �. 2 534 �. 2 452 �. 9 453 �

寿命 (次 )
1 �. 6×

106

8 �. 6×

105

2 �. 749×

105

4 !. 92×

105

2 T. 5×

105

1 J. 8×

105

4 @. 2×

104

1 _×

107

1 U×

107

 注 : 第 10号试件在试验段端部 ,故作废 ,未列入表中。

由此可见,材料疲劳极限为 453MPa。

图 7. 6 S-N 曲线

最小二乘法拟合方程式为

第一段: logN = - 0. 02σ+

15. 6,σ> 458MPa

第二段: logN = - 0. 16σ+

76. 5, 458MP a > σ> 453MPa

作 S -N 曲线, 如图 7. 6 所示。

五、材料疲劳裂纹扩展速率

1. 试样尺寸

三点弯曲试样, 尺寸如图 7. 7

所示。

S / W = 4, a 0 = 6mm

2. 恒幅载荷的扩展速率

( 1) 应力幅度的确定

按低— 高 — 低的加载次序,将实测应力谱分为 8级, 用应力
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图 7. 7 三点弯曲试样

加权平均值确定恒荷的应力幅度,见表 7. 12。

表 7. 12 应 力 幅

σ

级  
1 �2 S3 �4 �5 +6 s7 �8 �

应力 σ( M Pa ) 290 4370 |450 �530 �570 T490 �410 �330 �

概率 α 0 �. 276 0 �. 228 0 I. 058 0 }. 0041 0 �. 0009 0 !. 018 0 @. 136 0 6. 276

ασ( MP a) 80 �. 04 84 *. 36 26 r. 10 21 �. 73 5 �. 13 8 6. 82 55 i. 76 91 _. 74

∑ασ( M P a) 349 5. 5

  ( 2) a-N 曲线

用国产 2t 高频疲劳机加载, 用交流电位仪测定疲劳裂纹扩展

量。使用时先进行标定, 利用变载勾线留印的方法记录裂纹扩展,

在 X-Y 函数记录仪上记录电位变化量
ΔV
V0

, 如此即可得出标定曲

线见图 7. 8。本试验标定曲线方程为

a
a0

= 1. 054 + 0. 049
ΔV
V0

根据 X-Y 函数仪记录,用标定方程式画出 1
#

, 2
#
试样的 a-N

曲线见图 7. 9。

  ( 3) 恒幅载荷疲劳扩展速率

采用 Paris 公式计算:

da / dN = C(Δk)
n

( 7. 1)
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图 7. 8 交流电位法标定曲线         图 7. 9 a -N 曲线

Δk =
S ¡¤Δp

B( W )
3
f ( a / w) ( 7. 2)

其中, f ( a / w ) = \2. 9( a / w )
1 / 2

- 4. 6( a / w )
3 / 2

+ 21. 8( a / w )
5/ 2

- 37. 6( a / w ) 7/ 2 + 38. 7( a / w ) 9 / 2

在 a-N 曲线上, 采用中值法计算。经线性回归后得到

da / dN -Δk 曲线,见图 7. 10。

( 4) 疲劳裂纹的扩展速率

①应力幅

采用应力加权平均值确定应力幅值。

取平均应力σm = 311MP a (表 7. 13)

 最大应力 σm ax = 357MP a

 最小应力 σm in = 265MPa

 应力幅度 Δσ= 92MPa

 应力比 R = 0. 74

②a-N 曲线(图 7. 11)

③疲劳裂纹扩展速率:

Ⅰ阶段  da / dN = 2. 115× 10
- 13

(Δk)
4. 925 0
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Ⅱ阶段  da / dN = 1. 5767× 10 - 9 (Δk) 2 . 121 5

表 7. 13 平 均 应 力

σm( MP a) 270 �320 �360 I400 �420 �380 !340 i300 �

a ( mm) 0 >. 276 0 �. 228 0 �. 058 0 �. 0041 0 J. 0009 0 �. 018 0 �. 136 0 ". 276

dσm( M P a) 7 >. 452 7 �. 296 2 �. 088 0 �. 164 0 J. 0378 0 �. 684 4 �. 624 8 ". 340

σm( MP a) 305 !

( 5) 门槛值 Δk th 的确定

工程上一般认为当材料的扩展速率低于 10- 7 次时,疲劳裂纹

不扩展, 如此可确定材料不产生疲劳裂纹扩展的最小应力强度因

子幅度门槛值Δkt h。依据 Ⅰ阶段扩展速率公式, 有

10
- 7

= 2. 1150× 10
- 13

(Δkt h )
4. 9250

Δk t h = 142. 0N / mm
3/ 2

图 7. 10 1# , 2# 试样的 a -N 曲线    图 7. 11 a -N 曲线   

六、设计修改

根据断裂分析、现场强度试验、材质性能试验结果, 对转向轴

作重要修改。
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1. 改 用 40CrNiMo 高 强合 金 钢, 替代 韧 性较 它 差 的

35CrMoV, 提高结构抗低温能力。

2. 严格热处理工艺过程并精化机械加工。

3. 恢复车架原设计长度,从而降低轴荷。

七、疲劳寿命估算

疲劳寿命分两大部分:其一为无裂纹寿命, 它表征零部件自服

役起一直到出现微裂纹止,在这段时间里零部件的疲劳循环次数;

其二为有裂纹寿命,即微裂纹萌生一直到断裂为止。轴的总寿命就

是二者之和。

轴的无裂纹寿命依据第六章构件的无裂纹寿命计算公式计

算,即

T =
1

ν
+
0∫
∞

0

P p (σ) dσ
N (σ)

( 7. 3)

式中, N (σ) 为结构 S-N 曲线方程; P p (σ) 为载荷谱函数;ν+0 为随机

载荷的正交叉平均频率。

载荷谱由试验结果给出,说明如下:

( 1) 该随机过程分布特征常数α= 0. 695 712。故算得概率密

度函数介于 Rayleigh 分布与 Gaussian 分布之间, 更靠近于

Rayleigh 分布,由 Huston 解算出,见图 7. 12。

( 2) 由 H ust on 解算出的概率密度,进而计算出概率分布即载

荷谱,见图 7. 13。

( 3) 从疲劳损伤相同的角度出发, 按八个阶梯载荷级代表连

续的载荷谱,称之为八级试验程序。

( 4) 在八级阶梯载荷中,分 10等份, 每级抽其中之一份,进行

编组,称之为程序载荷组。

( 5) 每组载荷按低 —高 — 低加载次序加载。

见程序载荷一览表(表 7. 14)。
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图 7. 13 功率谱图 7. 12 概率密度

G—Gauss ian 分布 ; H—H uston 解 ;

R—Ra yleigh 分布 ; ¡¤— 峰值计数法

结构 S -N 曲线由材料 S -N 曲线修正后得到。

我们假定, 结构 S -N 曲线和材料 S-N 曲线形状相似。在材料

S -N 曲线中, 它由两个方程表示,即

logN = - 0. 02σ+ 15. 6 σ> 458MP a

logN = - 0. 16σ+ 76. 5 458MPa > σ> 453MP a
( 7. 4)

由全尺寸转向轴的疲劳试验得到

σ= 449MPa N = 3. 13× 106

由此修正材料 S -N 曲线为

N = 10
( - 0 . 02σ+ 15 . 6)

  σ> 457MPa

N = 10
( - 0 . 16σ- 76 . 5)

  457 > σ> 443MPa
( 7. 5)

将式( 7. 5) 代入式( 7. 3) 的积分, 分两部分计算, 其第二部分

应用辛卜生公式计算:

∫
σ

ma x

σ

f (σ) dσ= �
h
3

[ Y0 + Y16 + 2( Y2 + Y4 + ⋯ + Y1 4 )

+ 4( Y1 + Y23 + ⋯ + Y15 ) ]
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表 7. 14 载  荷  谱

σ

( M P a)

P p (σ)

(× 10 �- 4)

N (σ)

(× 10 �6)

P p (σ) / N (σ)

(× 10 �- 10)

430 �  41 ?. 3074   123 J. 4525   0 �. 3346

440 �24 ?. 3362 3 J. 1601 7 �. 7013

450 �13 ?. 7992 1 J. 9597 7 �. 0413

460 �7 ?. 5337 1 J. 2153 6 �. 1988

470 �3 ?. 9615 0 J. 7537 5 �. 2560

480 �2 ?. 0070 0 J. 4674 4 �. 2939

490 �0 ?. 9799 0 J. 2899 3 �. 3805

500 �0 ?. 4611 0 J. 1798 2 �. 5650

510 �0 ?. 2092 0 J. 1115 1 �. 8766

520 �0 ?. 0916 0 J. 0691 1 �. 3249

530 �0 ?. 0386 0 J. 0429 0 �. 9003

540 �0 ?. 0157 0 J. 0266 0 �. 5916

550 �0 ?. 0062 0 J. 0165 0 �. 3748

560 �0 ?. 0023 0 J. 0102 0 �. 2288

570 �0 ?. 0008 0 J. 0063 0 �. 1350

580 �0 ?. 0003 0 J. 0039 0 �. 0768

590 �0 ?. 0001 0 J. 0024 0 �. 0422

600 �0 ?. 00003 0 J. 0015 0 �. 0225
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�

∫
44

43

f (σ) dσ= 4. 0180× 10 - 10

∫
5 9

4 4

f (σ) dσ= 42. 1214× 10
- 1 0

T =
10

10

ν
+
0× 42. 1214

= 189 930 000( s) ≈ 52 800h

由此可知, 转向轴无裂纹寿命近 5. 3 万 h , 按平均时速 15k m

计算, 全部满载运行,可行驶 75万 k m。根据霍林河矿调查, 满载占

40% ,则全部行程可达 190万 km。

2. 剩余寿命

依据实测应力谱, 用平均应力加权平均值确定应力幅度为

90MP a,用此作恒幅度裂纹扩展速率测定, 结果为

Ⅰ阶段  
da
dN

= 2. 115× 10- 13 (Δk) 4. 925

Ⅱ阶段  
da
dN

= 1. 5767× 10
- 9

(Δk)
2 . 121 5

计算寿命时应对Ⅰ、Ⅱ 阶段分别积分然后求和,即

da
dN

= C(Δk) n

N =∫
a

1

a
0

da
C1 (Δk) n1

+∫
a

f

a
1

da
C2 (Δk) n2

( 7. 6)

式中, a 0 为初始裂纹长度; a 1为
da
dN
与Δk曲线上Ⅰ、Ⅱ段交点对应

的裂纹长度; a f 为临界裂纹长度。

a 0 , a 1 , a f 的确定方法如下:

a 0 的确定:依据冷、热加工和装配过程中构件表面产生的最大

裂纹尺寸、材料的冶金缺陷及其他原因造成的裂纹;也可以根据无

损检验的灵敏度来确定初始裂纹。工程上一般取 0. 1mm ～

0. 2mm, 我们这里取下限 a 0 = 0. 1mm。
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a 1 的确定:依据 a 1 对应的应力强度因子幅度Δk1 , 确定裂纹增

量。

Δa 1 =
(Δk1 ) 2

[ Yσ( π) ]
2

( 7. 7)

式中, Y为裂纹形状因子。当裂纹深度相对于转向轴直径很小时,

将裂纹看做半无限受弯曲贯穿边裂纹,取 Y = 1. 12, 则

Δa1 =
(Δk1 ) 2

( 1. 12σ π)
2

( 7. 8)

其中

Δk1 = 249. 1N / mm
3/ 2

;σ= 305N / mm
2
;Δa 1 = 0. 128mm; a 1 =

a 0 + 0. 128mm = 0. 23mm。

a f 的确定: 依据材料的 KⅠ C 值, 查得该材料的 K ⅠC =

5000N / mm
3
2 则

a f =
5000

2

( 1. 12× σ π)
2

= 68mm

由以上计算可知, 第Ⅰ阶段只扩展 0. 13mm, 与临界裂纹尺寸

a f 相比甚小, 也就是整个裂纹扩展发生在第二阶段。因此, 在寿命

计算时只按第二阶段的扩展速率。即

  N h=∫
a

f

a
0

da
C2 (Δk) n2

=
1

C2

n2
n2 - 2

a f

(Δσ πa f ) n 2

a f

a 0

n
2

2
- 1

- 1 ( 7. 9)

将 a 0 = 0. 1mm, a f = 68mm , C2 = 1. 5767× 10
- 9

, n2 = 2. 1215,

Δσ= 90MPa 代入式( 7. 9) 中, 得

N = 1. 108× 10
7
次

因频率为 1. 25次 / 秒,所以, T = 1. 108× 107÷ 1. 25÷ 3600

= 2445h
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由此可见, 转向轴满载运行剩余寿命为 2445h。同样按满载占

40% 计算, 总寿命为 6000h;按平均时速 15km计算, 剩余寿命为 9

万 km。

综上所述,转向轴疲劳寿命不低于 200万 km。

八、结构疲劳试验

对转向轴进行上述系列研究之后, 综合分析提出设计修改方

案, 对结构设计作了修改。新结构在可靠性计算后认为可行, 但其

实际寿命多少就成了生产单位和用户共同关心的问题了。为此, 对

改进的结构件和原结构件做对比性全尺寸结构疲劳试验。众所周

知,结构全尺寸疲劳试验是一项耗资费时的工作。经过认真分析研

究、考虑实际情况确定四根同尺寸轴做疲劳试件。其中三根由生

产单位按材料、工艺条件、尺寸都符合设计图要求提供;另一根选

用已经使用过的美国造转向轴,以便于对比。试验方法采用两种方

式,其一周期加载, 其二程序载荷谱加载。试验具体情况如下。

(一) 周期载荷疲劳寿命试验

1. 试件名称

本溪重型汽车厂生产的 LN—392 型 68 t 矿用自卸汽车转向

轴;美国伟步公司生产的 75B型 68
t
自卸汽车转向轴。

2. 试验要求

测试上述零件在较大使用载荷下的疲劳寿命(循环次数)。

3. 测试设备及监测仪器

P ME—50A 型液压脉动疲劳试验机

Y J—16静态数字应变仪

DS—RX 型动态应变仪

SC—16 型示波器

4. 试验方法

根据转向轴实际破坏状况分析, 是由于轮轴承受自重和地面

冲击力而在根部产生弯曲应力造成的疲劳破坏。本试验采用模拟
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加载,在轴端加垂直载荷, 以使轴的根部最大动应力与实际工况下

的动应力相同。

载荷确定方法:在现场测定轴根部的较大动应力为 440MPa。

试验时先在轴根部沿母线连续贴三组应变片,然后进行载荷标定。

静荷标定:用疲劳机进行静荷加载, 确定三组应变中最大应变

的一组为监测片。

动荷标定:由疲劳机给出 10t 的脉动载荷, 由监测片可求出测

点的动应力,再反复定出使该点的动应力为 440MPa 时的载荷, 即

为试验所需的脉动值 P a。

最后由试验确定载荷参数:初载 P 0 = 2. 8× 10
4
N ;脉动载荷

P a = 21. 2× 104 N ,最大载荷 P t = 24× 104N。

共进行三个试件的疲劳寿命测试,均采用同样的载荷参数。

5. 试验结果见表 7. 15。

表 7. 15 疲劳试验结果

编号 生产厂 材   料 使用情况 循环次数 断口位置 试验日期

1 �本溪厂 40 �CrN iMo 未使用 31 Z. 3× 105 根部 1982 �3. 1 ～ 3. 9 

2 �本溪厂 35 �C rMoV 未使用 6 1. 67× 105 根部 1982 �4. 13 ～ 4. 15

3 �美国 已用过 13 E. 49× 105 根部 1983 �3. 22 ～ 3. 26

 注 : 转向轴直径 158mm。

6. 疲劳断面特征(图 7. 14)

35CrMoV 断裂面: r = 300mm, s = 80mm, L = 35mm

40CrN iMo断裂面: r = 35mm, s = 130mm, L = 40mm

(二) 程序载荷下疲劳寿命试验

1. 试件名称

LN—392型 68
t
矿用自卸汽车转向轴(本溪重型汽车厂生产)

材料: 40CrNiMo(未使用过)

2. 试验要求

测试上述轴件在随机荷载下的疲劳寿命值。
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图 7. 14 转向轴疲劳断裂断面

3. 试验设备及监测仪器

P ME—50A 型液压脉动疲劳试

验机

Y J—16静态应变仪

日本产动态应变仪

SC—16 磁电式示波器

4. 试验方法

( 1) 试验载荷谱

由实车现场测得转向轴根部的

随机应变曲线, 根据这些曲线计算出

载荷的随机疲劳程序谱。再根据上述曲线将载荷分八级, 每级取

1/ 10份重新编成低—高 —低型实验程序谱,其数据如表 7. 16所

示。

表 7. 16 试验参数

序号
名 称

级
数  

1 �2 �3 �4 �5 56 U7 u8 �

1 �σmin( M P a ) 260 �260 �260 �260 9260 Y260 y260 �260 �

2 �σa ( M P a ) 30 �110 �190 �270 9310 Y230 y150 �70 �

3 �σmax ( M P a) 290 �370 �450 �530 9570 Y490 y410 �310 �

4 �次数比 0 m. 276 0 �. 228 0 �. 058 0 �. 004 0 �. 001 0 �. 018 0 -. 136 0 M. 278

5 �循环次数 (次 ) 276 �000 228 �000 58 �000 4100 K900 Y18 %000 136 W000 278 w000

6 �计数器累计数 (次 ) 276 �000 504 �000 562 �000 566 �100 567 �000 585 7000 721 W000 999 w000

7 �P min, (× 10 p4N ) 19 �19 �19 �19 '19 G19 g19 �19 �

8 �P a , (× 10 S4N ) 2 �7 �12 �17 '19 #. 5 14 C. 5 9 Q. 5 4 �

9 �P ma x, (× 10 u4N ) 21 �26 �31 �36 '38 #. 5 33 C. 5 28 c. 5 23 �

  ( 2) 载荷控制

①静态标定:在静态载荷作用下确定应变值最大的点作为载

荷监测点。

②动态标定:将静态标定确定的监测点应变片接于动态应变
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仪、示波器系统上, 边调整载荷,边监测动应力。当达到第一级低载

荷(对应 σm in = 260MPa) , 脉动量(对应 σa = 30MPa) , 最大载荷

(σm ax = 290MP a) 时停止加载, 这时各载荷读数为 P mi n = 19×

104N , P a = 2× 104 N , P ma x = 21× 104 N。当保持 P m in = 19× 104 N

不变的情况下,按表 7. 16 中序号 1, 2, 3⋯ 各项比例分别算出各级

P a 和 P m a x。

③在各级载荷施加过程中, 启用应变仪, 除按上述载荷调机

外,用示波器监测应力值, 并对载荷 P m in , P a , P m ax 作微量调节。

5. 试验结果

循环次数: 107 次

断裂情况:未断

实验日期: 1988年 9月 1日 ～ 9 月 17日

6. 美国 75B 矿用车轴的材质硬度

将轴横断面剖开,检查断面硬度, 用布氏硬度计沿断面半径及

表面共取八点打硬度,结果是全部 HB = 187。

综上试验可以看出, 新轴寿命比原轴提高 3倍～ 4倍;程序载

荷下新轴寿命很高, 台架试验为无限寿命, 证明计算寿命 200 万

k m,相当于台架的无限寿命。新轴问世十余年, 经现场运行考核无

一断裂,证明计算结果与台架试验结果基本一致。可以认为新轴安

全可靠。

7. 4 154t 电动轮自卸汽车转向轴设计

154t电动轮自卸汽车国产化研究是“七五”国家重点科技攻关

项目,其转向轴是该车的承重与转向构件。转向轴材质是特种高强

钢,通常采用锻造 — 切削加工工艺。为节省原材料, 提高抗疲劳寿

命,多年来国外又采用更为先进的加工工艺, 即铸造— 焊接工艺。

包括这些技术在内的 154
t
车的其他关键技术, 国外大公司全部加
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以垄断, 拒不转让或超高价有限转让。尽管如此,美国设计的转向

轴仍在不断地研究并改进。按美国设计的转向轴在江西德兴

铜矿使用, 不久曾发生断裂,险些酿成事故。这就是说明高载重量

的汽车转向轴的结构研究是一项重要而又复杂的课题, 受到中外

专家的关注。为加速国产化, 提高国产化水平,开展转向轴强度、疲

劳、可靠性研究是一项极为迫切又繁重的任务。

本课题的主要研究内容包括断裂调查分析、现场结构强度试

验、材质机械性能试验、强度与应力集中有限元法计算、结构优化

设计等。

一、结构特征

1. 主要尺寸(图 7. 15)

轴全长: 1225mm

悬臂长: 962mm

圆轴长: 508mm

轴 径: ��249. 34mm

�204. 7mm

2. 材质: 30CrNiMoMn

3. 加工工艺

锻造部分的热处理:调质硬度 H B240～ 300;表面淬火区硬度

RC48～ 55,深度 2. 54mm;铸造部分经探伤检查;轴径研磨加工。

4. 结构特征

转向轴为空心阶梯轴。轴承受来自垂直方向的竖向载荷, 其值

是前桥载荷之半。呈悬臂梁式承载结构, 一端装入轮胎, 另一端部

孔中插入前氮缸,转向机构与其相连, 对汽车起转向作用。

转向轴实际结构见图 7. 16断裂部位之一见图 7. 17。

二、结构强度试验

154t 电动轮自卸汽车转向轴结构载荷作用同 68t 自卸汽车转

向轴类似。其结构强度现场试验方法也类同,在此不再重述。试验
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图 7. 15 转向轴尺寸
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图 7. 16 转向轴

图 7. 17 断裂部位
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结果归纳如下。

1. 应力水平

各种工况下,转向轴应力水平是:

自 重: 19MPa

满 载: 41MPa

启 动: 73MPa

正常行驶: 15MPa

转 弯: 64MPa

倒 车: 32MPa

落斗振动: 58MPa

各工况下扭转剪应力皆很小, 低于 10MPa ,但倒车时, 剪应力

约 30MPa, 转向轴在各工况下, 总应力为自重、满载及各工况下动

应力之和,故总的应力水平为:

启动时 140MPa   P动力系数 2. 2～ 2. 4

正常行驶时 75MPa 动力系数 1. 24

转弯时约 130MPa 动力系数 2. 2

倒车时 95MPa 动力系数 1. 6

不难看出,转向轴工作应力与材料强度比较, 安全储备足够。

2. 载荷谱

在分析中采用参数:

截断频率: 50Hz 每次采样 2048点

采样间隔: 10ms 采样长度 20. 5s

分析结果:载荷谱(图 7. 18)

载荷谱分布是介于高斯分布与瑞利分布之间的一种分布函

数。

三、危险部位及其断裂

根据转向轴的结构特征与受力分析可以看出转向轴的应力危

险部位有两处, 其一是轴体安装轴承处的轴肩部位,见图 7. 16;其
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图 7. 18 载荷谱

二是转向轴的转臂部分。轴体和转臂交接处为焊接, 转臂本身外形

呈 L 形实体空间结构,在转角处有插入悬挂氮缸体的圆孔。在 L 形

结构的转角部位是应力集中区而且是高应力区, 圆孔周边产生应

力集中。也就是说, 转臂 L 形转角部位和孔边两个高应力集中区为

第二个危险部位。由于转臂是铸件抗弯能力远低于轴体抗弯能力,

如果该处局部结构设计不佳,可能导致该处首先开裂, 德兴铜矿使

用的 154
t
电动轮自卸汽车转向轴转臂开裂不止一处, 其原因就在

于此。见图 7. 16、图 7. 17。应该指明的是, 转臂 L 形转角部位和圆

孔边界的应力集中系数都远高于轴体与轴肩附近的应力集中系

数。这种结构受力特征告诫设计者不但要精心设计轴体, 力求使局

部应力集中最小,而且也应当精心研究转臂的结构形式, 也需力求

局部应力集中最小。

四、结构最佳设计

关于轴类件的最佳设计方法在前面已经作了详细的介绍。对

于 154t电动轮自卸汽车转向轴的最佳设计就不再赘述,在此, 给出

若干设计原则。

1. 轴体应力集中部位采用最佳线型, 按流线体方程设计轴肩
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过渡区。该轴体轴肩附近粗端直径 D = 319mm, 细端直径 d =

249mm, 常规设计过渡区圆弧曲率半径ρ= 20mm, 相应的应力集

中系数约为 1. 77;美国公司对此作过改进设计, 采用双曲率过渡,

即ρ1 = 13mm, ρ2 = 51mm, 对应的应力集中系数为 1. 42,应力降

低 24. 6% ;我们采用流线形线型设计,应力集中系数仅有 1. 05, 应

力又降低 26%。

2. 转臂结构比较复杂,多个部位存在应力集中, 这就要根据具

体部位的情况确定局部结构尺寸, 其依据的原则是减小应力集中

和合理的刚度均衡。

3. 新结构安全性评析

转向轴传统设计、双曲率设计和流线形线型设计的应力分布

和应力集中分析结果, 给出了三种不同设计方法危险部位的应力

变化是很明显的, 应力集中系数分别为 1. 77, 1. 42, 1. 05。应用疲

劳强度设计理论,可以分别算出各自的疲劳强度安全系数, 其数值

分别为 1. 5, 2. 0, 2. 7。由此看出, 新结构是安全的。

五、轴的设计程序和技术关键

重型自卸汽车转向轴设计程序主要有:

结构形式: �根据整车结构布置、构件功能以及连接件的特别要

求等确定结构形式。

结构尺寸: �考虑整车重量、超载、工装、工艺条件等因素, 初步

确定尺寸大小。在静强度计算基础上, 由动荷系数

进行动荷计算, 选取合适的安全系数, 最后确定结

构尺寸。

设计选材: �考察汽车服役环境, 在强度计算的基础上, 考虑材

料来源、价格等相关条件确定设计选材。鉴于材料

生产、加工条件、工艺不同, 手册中查到的材料机

械性能仅供参考。设计者必须掌握材料性能的第

一手资料, 方能确定选材。低温环境条件是绝不可
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忽视的。

疲劳强度设计: �轴承因受随机交变载荷作用, 这就需要对其进

行疲劳强度设计。最好再进行可靠性验算, 预

估其疲劳寿命。

台架试验: �第一批零件抽样进行台架试验, 或在可能条件下进

行现场静、动强度试验。台架试验时, 程序载荷加载

是常用的。

最终设计: �综合上述, 去粗取精,完成最终设计。上述设计程序

的主要关键技术是:构件危险部位的载荷谱或真实

的动荷系数、局部应力集中和疲劳强度设计。

7. 5 美国 75t ～ 170t 四种重型汽车

  转向轴设计剖析       

  美国原WA BCO公司生产的 75 t～ 170t 四种重型自卸汽车是

我国重型汽车制造厂国产化的主要车型。转向轴(即转向节) 是该

系列车的主要承重和转向构件, 怎样设计、制造转向轴, 也就成为

国产化中重要研究课题。在解决国产车断轴期间, 曾进行强度、材

质、工艺等十余项研究, 较好地解决了这一难题。显而易见, 掌握国

外先进技术的关键在于全面摸清原系列车型中轴的设计思想、设

计原则、技术关键, 并在此基础上,结合国情总结出自己的技术, 真

正在国产化中掌握技术的主动权。

一、四种转向轴的结构特征

图 7. 19～ 图 7. 21分别给出转向轴外形和过渡区曲线形式。

1. 主要结构尺寸

  作为轴类构件主要结构尺寸有粗端直径、细端直径、轴长度

或载荷作用长度、过渡区圆角半径, 见表 7. 17。
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  2. 材质,见表 7. 18, LW 207—21是美国公司钢号。

  图 7. 19 轴外形尺寸      图 7. 20 170t 车轴过渡区曲线

图 7. 21 85 t 车轴过渡区曲线

  3. 材料机械性能,见表 7. 19。

表 7. 17 结 构 尺 寸

车 型

尺 寸 mm  D d r b L 备注

75 wt 256  158 �12 +12 �283 �单圆弧

85 wt 228  . 6 169 �. 8 26 �. 9 247 �双曲率

120 �t 280  220 �20 +20 �194 �. 5 单圆弧

170 �t 319  249 �35 �229 �双曲率

 注 : b为过渡区长度 , 备注中是过渡区曲线形式。
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  表 7. 18 材  质

车 型

元 素 %  
材  料 C Si M n Cr N i Mo P S

75 {t 40 �Cr NiM o
0 i. 37 ～

0 . 44

0 _. 17 ～

0 . 37

1 U. 50 ～

0 . 80

0 K. 60 ～

0 . 90

1 A. 25 ～

1 . 75

0 7. 15 ～

0 . 25
0 Z. 03 0 P. 03

85 {t LW 207 v— 21
0 i. 25 ～

0 . 35

0 _. 30 ～

0 . 65

0 U. 70 ～

1 . 00

0 K. 45 ～

0 . 65
≤ 0 �. 80

0 7. 20 ～

0 . 35
0 H. 005 0 >. 005

120 �t 35 �Cr Mo
0 i. 32 ～

0 . 40

0 _. 17 ～

0 . 37

0 U. 40 ～

0 . 70

0 ]. 8 ～

1 . 10

0 7. 15 ～

0 . 25
0 H. 035 0 >. 035

170 �t 30 �Cr NiMoMn
0 i. 28 ～

0 . 33

0 _. 15 ～

0 . 30

0 U. 70 ～

0 . 90

0 K. 40 ～

0 . 60

0 A. 40 ～

0 . 70

0 7. 15 ～

0 . 25
0 H. 035 0 >. 035

表 7. 19 材料机械性能

车 型

性 能  
材  料

σb

MP a

σs

M P a

σ- 1 �

MP a

δ

%
ψ H B

68 {t 40 �Cr NiM o 816  612 h462 �18 �67 ,300 �

85 {t LW 207 v— 21 1034 5862 h512 �9 �22 ,321 6/ 363

120 �t 35 �Cr Mo 925  800 h431 �12 �45 ,45 t

154 �t 30 �Cr NiMoMn 828  656 h380 �14 �30 ,

75 {t 30 �Cr NiMoMn 680  490 h13 �47 �. 7 187 �

上述 68t , 75t , 154t 三种车型转向轴的材料强度是我们用试验

测得的, 108
t
车即 120

t
车所用材料强度是查阅我国钢铁材料手册。

85t 车型全部性能按美国图纸摘抄。两国车型对应如下:

国产车型号: 68
t
, 77

t
, 108

t
, 154

t
。

美国车型号: 75B, 85D, 120C, 170D。

二、强度试验与计算

在四种车型中, 我们完成了 68
t
、154

t
两种车型的转向轴现场

强度试验, 108
t
车转向轴试验两次准备工作做完,但因装车未按原
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计划进行,而未完成现场试验。

68t 车现场试验于 1984 年 7 月份、12月份分别在本溪和霍林

河矿进行。154
t
车 1989年 12月在江西德兴铜矿进行(详见前节)

部分数据如表 7. 20所示, 计算结果如表 7. 21所示。

表 7. 20 强度试验结果 MPa

车型

工况  满载静应力

MP a

正常行驶应力
动荷系数

弯路行驶应力
动荷系数

坡路行驶应力
动荷系数

土场行驶应力
动荷系数

68 )t 154 �
230 h～ 255

1. 53 ～ 1. 63
270 }～ 345

1. 77 ～ 2. 21
285 �～ 345

1. 86 ～ 2. 21
410 �～ 450

2. 75 ～ 2. 95

154 =t 60 �
75 �

1. 24
130 �
2. 2

130 �
2. 2

130 "
2. 2

表 7. 21 强度计算结果

车 型

参 数  d

mm

W

mm 3 �

L

mm

P

kg

M

N ¡¤m

σ

MP a

75 {t 158 ]387 �232 275 �18 �. 000 49 f500 128 _

85 {t 169 4. 8 480 �632 230 �21 �. 000 48 f300 100 _

120 �t 220 ]1 8045 365 181 �31 �. 000 56 f110 54 K

170 �t 249 ]1 8515 647 205 �42 �. 000 86 f100 57 K

 注 : 载荷按 WA BCO 公司资料计算 ; L 为载荷至危险载面距离。

不难看出,二者正常行驶时, 动荷系数平均为 2. 0～ 2. 5, 比较

接近,强度安全系数分别为 3. 12, 6. 37。

三、疲劳强度设计

零件的疲劳强度设计主要依据是安全系数满足 n ≥ [ n]。[ n]

为许用安全系数。安全系数的计算公式见式( 6. 7)。其中, K σ, εσ, β,

ψσ均可查表或图求得;σm由满载静强度计算给出;σa参考两车实测
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动荷系数给出保守数值。

轴承受随机载荷作用, 应力幅均值应由载荷谱统计分析计算

出来。在此考虑两种轴的实测资料, 鉴于动荷系数在 2. 0～ 2. 5。

75
t
车按 2. 0计算,其余按 2. 5计算。算得疲劳强度安全系数列于表

7. 22中。为了进一步探求美国四种车型轴的设计思想和技术水

平,我们将以 75
t
为基础, 推算其他车型。75

t
车是最早车型, 且轴的

设计是传统方法。为力求阐述清楚, 特作下列计算分析:

1. 以 75t 车辆的应力水平为设计基础, 取动荷系数为 2. 0, 计

算其他三种轴的安全系数为

  85t 车    �n = 0. 97

  120t 车 n = 0. 82

  170
t
车 n = 0. 72

无疑,这种设计是不能接受的。其解决办法是提高材质疲劳强

度和降低应力水平,前者是有限的, 或者难以实现,而后者, 一是加

粗轴径,二是降低应力集中。

表 7. 22 疲劳强度计算

车 型

参 数  σ- 1 �

MP a
K σ

K σ
εσ¡¤β

σm

M P a

σa

M P a
ψσ n

75 |t 462 �( 316) 1 �. 80 1 �. 79 128 J128 i0 6. 1 1 @. 90( 1. 31)

85 |t 512 �1 �. 26 1 �. 26 100 J150 i0 !. 50 2 �. 14

120 �t 431 ]. 5 1 �. 65 1 �. 64 54 581 T0 !. 47 2 �. 69

170 �t 380 �1 �. 42 1 �. 41 57 586 T0 !. 46 2 �. 55

 注 : (  ) 中为 75t 车估计值 ,此值偏低 , 故应采用 68t 车值 , ψσ采用经验公式计算。

2. 在相同应力下,由弯矩比计算轴径比, 注意到弯矩比与轴径

比立方成正比例,于是有:
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85
t
车  M 85 / M7 5 = 0. 98 D′= 156. 7mm ( d 75 = 158mm)

120
t
车  M 120 / M7 5 = 1. 13 D′= 164. 7mm

170t 车  M 170 / M7 5 = 1. 74 D′= 190. 0mm

3. 在相同弯矩下,由应力比计算轴径比, 注意到应力比与轴径

比立方成反比,于是:

D″=
( K σ¡¤σm ) 75

( K σ¡¤σm ) i

1 / 3

¡¤D′ ( i表示其他车型)

则

85t 车   hD″= 1. 223D′ D′= 192mm ΔD = 22mm

120
t
车 D″= 1. 373D′ D′= 226mm ΔD = 6mm

170
t
车 D″= 1. 417D′ D′= 269mm ΔD = 20mm

注:  ΔD = D′- D(美国现在设计尺寸 d)。

由此可见, 85
t
～ 170

t
车轴的设计采用 75

t
车轴的设计思想, 按

传统应力集中设计, 则 85t车轴径需加粗 22mm, 120t车加粗 6mm,

170t车加粗 20mm;换言之, 120t车轴的设计与 75t车轴的设计水平

相当。为了提高设计水平, 美国设计者在 85
t
, 170

t
两车型上, 采用

双曲线型代替传统的单圆弧曲线,有效地降低局部应力集中, 把轴

径减了下来。

四、最佳设计

轴类零件设计的关键在于过渡区局部应力集中, 它代表了设

计技术水平的高低。市场的竞争要求技术不断更新, 美国 170t矿用

汽车转向轴在 75
t
, 120

t
车基础上前进了一大步。

在轴的应力集中理论中,传统的设计方法是单圆弧过渡, 双曲

率、多曲率曲线过渡有效地降低了应力集中, 这些设计方法也在近

年来被采用。然而降低局部应力集中的最佳设计方法是采用流线

形线型。有关的理论与实用技术, 前面章节已作过详细介绍,在此

仅给出计算结果,见表 7. 23。
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  表 7. 23 计算结果

车 型

参 数  传统设计
应力集中
系数

原设计
应力集中
系数

最佳设计
应力集中
系数

降低应力
集中 ( % )

提高寿命
(理论值 )

提高寿命
(实用值 )

S-N
曲线斜率

75 dt 1 �. 80 1 �. 80 1 e. 10 64 �30 M倍 7 �倍 - 6 O. 9

85 dt 1 �. 65 1 �. 26 1 e. 05 20 �4 8倍 1 �倍 - 7 O. 0

120 yt 1 �. 65 1 �. 65 1 e. 10 50 �35 M倍 8 �倍 - 8 O. 8

170 yt 1 �. 77 1 �. 42 1 e. 05 35 �20 �倍以上 5 �倍 < - 10 �. 0

 注 : �① �S-N 曲线斜率 75 t 车、85t 车按国产 68 t 车材质计算 , 170 t 车按 154t 车相应材质

计算。

② 表中“最佳设计”及 85t 车“原设计”皆由有限元计算给出。

五、结论

1. 由两种车型现场强度试验和计算分析, 可以推测 W ABCO

系列重型自卸汽车75
t
～ 85

t
车 转向 轴静 强度 为 100MPa ～

130MPa; 120t ～ 170t 车为 60MPa左右。该系列汽车在我国矿山路

面上作业行驶, 转向轴的动荷系数为 1. 7～ 2. 5, 平均 2. 0左右。鉴

于我国矿山路面条件稍差,原设计所用动荷系数应低于该值。

2. 疲劳强度设计计算结果表明, 该系列车型疲劳强度安全系

数为 2. 0 左右,百吨以下车为 2. 0, 百吨以上车为 2. 5左右。

3. 应力集中系数在四种转向轴上是不同的, 75
t
车最高为

1. 80, 120
t
车次之为 1. 65, 170

t
车为 1. 42, 85

t
车为 1. 26。从结构和

应力集中大小可以看出, 75t , 120t 两车为传统方法设计。如果 85t

车 170
t
车按传统方法设计,轴是不安全的。这就是 85

t
, 170

t
两车转

向轴必须走出传统设计,采用多曲率过渡曲线, 以降低应力集中的

原因。

4. 现代工业水平很重要的标志是采用新技术。为了提高国产

车水平,应当而且可能采用新技术。在重型自卸汽车转向轴的设计
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中, 应当采用流线形线型设计, 它十分有效地降低应力集中, 显著

提高寿命。除 85
t
车外,其他三种车型轴的寿命可提高 5倍～ 8倍。

也就是说, 结构设计形式稍有改进, 带来的突出好处是放松对设

计选材和热处理工艺条件的限制,经济效益和社会效益十分明显。
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第三部分  悬置系统设计

所谓悬置系统是指重型汽车的驾驶室系统、前悬挂系统、后悬

挂系统、发动机或变速箱及其支撑系统。其中, 驾驶室系统由驾驶

室、底部支撑结构及中间的减振垫组成;前悬挂系统包括车架上部

质量通过车架连接外缸筒,缸下端锥体套入前轮的转向节上, 构成

一个独立悬挂;后悬挂上下两个球头销用螺母分别固定在车架与

后桥壳上,构成后悬挂系统;发动机或变速箱通过减振垫坐落在车

架支撑座上。这些悬置系统的特点是由质量、刚度、阻尼及其外扰

力组成的振动系统。

汽车在行驶中, 路面作用于车轮的冲击反力通过轴系统传到

车架及各个系统上,再传递给人体及载物。设计者就要依据振动舒

适性指标选择质量、刚度、阻尼各参数的最佳匹配。本篇将研究悬

置系统结构设计的有关方法和实用技术。

第八章  结构动态设计

工程结构常常在动态载荷下工作,结构本身是振动系统。动态

载荷是结构在输入外力后, 结构在变化的外力作用下产生动态响

应, 则输入、输出及结构本身就构成了一个完整的振动系统。结构

本身的特性取决于结构质量、刚度、阻尼;结构的动态响应 y( t) 由

结构特性和输入过程函数 x ( t) 所确定。结构的现代设计就是考虑



结构特性和结构的输入、输出过程的最佳匹配的设计方法, 也就是

本章所要介绍的结构动态设计方法。

8. 1 结构周期振动

一、单自由度系统振动

单自由度系统下结构质量m、刚度 k、阻尼 c, 在外力 F ( t) 作用

下,结构振动方程为

m ẍ + cx
¡¤
+ kx = F ( t) ( 8. 1)

初始条件为

x ( 0) = x 0

x
¡¤

( 0) = x
¡¤

0

( 8. 2)

1. 当 F ( t) = 0即为单自由度系统自由振动, 方程解为

在 c = 0时, x �= x 0cosωt +
x
¡¤

0

ω
sinωt

= A sin(ωt + φ) ( 8. 3)

式中, A = x
2
0 +

x
¡¤

0

ω

2

(振幅 ) ;φ= arct an
x 0ω
x
¡¤

0
( 相位角 ) ;ω=

k/ m (固有频率 rad/ s )。

c≠ 0时, 式( 8. 1) 有下列解:

( 1) n < ω(即 c < 2 mk ) 欠阻尼系统

x = Ae
- nt

s in( ω
2

- n
2
t + φ) ( 8. 4)

式中, A = x 2
0 +

x
¡¤

0 + nx 0

ω
2

- n
2

2

;φ= arct an
x 0 ω2 - n2

x
¡¤

0 + nx0

; n =

c
2m

(阻尼系数, 1/ s)。

由式( 8. 4) 可见系统处于衰减振动。该振动下周期变大,约为
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无阻尼状态下周期的 1 +
1
2
n
ω

2

倍;振幅按几何级数衰减, 即相

邻振幅比为 enT , T 为衰减振动周期。并称振幅比的自然对数为对

数减幅系数即

δ= lne
nT

= nT ( 8. 5)

( 2) n > ω(即 c > 2 mk ) 过阻尼系统

x = e - nt

c1 e
n 2- ω2 t

+ c2 e
- n2- ω2t ( 8. 6)

其中   �c1 =
x
¡¤

0 - λ2x 0

λ1 - λ2

c2 =
λ1x 0 - x

¡¤
0

λ1 - λ2

λ1 = - n + n
2

- ω
2

λ2 = - n - n
2

- ω
2

其振动特点是阻尼大到使系统离开平衡位置缓缓回到平衡位

置,不产生振动。

( 3) n = ω(即 c = 2 mk ) 临界阻尼系统

x = e
- nt

[ x 0 + ( x
¡¤

0 + nx ) t] ( 8. 7)

在临界阻尼时,记 cc = c。

为了研究方便,工程上记

ζ=
c
cc

=
c

2mω
=
n
ω

( 8. 8)

ζ称为系统的相对阻尼系数或阻尼比, 则欠阻尼ζ< 1;过阻尼ζ>

1;临界阻尼ζ= 1。

2. 当 F ( t) ≠ 0时, 系统为强迫振动,假设干扰力为

F ( t) = H sinp t

式中, H 为干扰力的力幅; p 为干扰力圆频率。

方程( 8. 1) 表示为

ẍ + 2nx
¡¤
+ ω

2
x = hsinp t
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其中 ω
2

=
k
m

, 2n =
c
m

, h =
H
m

( 8. 9)

上面微分方程为二阶常系数线性非齐次方程, 方程解由齐次

方程通解和非齐次方程特解两部分组成。即

x = Ae
- nt

s in( ω
2

- n
2
t + φ) + Bsin ( p t - φp ) ( 8. 10)

其中 �

B =
h

(ω
2

- n
2
)

2
+ 4n

2
p

2

φp = arct an
2np
ω2 - p 2

这两个参数由系统特性和扰力特性决定,与运动初始条件无关;而

A ,φ参数为积分常数,由初始条件确定。工程上对振动问题关心的

是振幅与频率,振幅过大引起结构应力增大或舒适性差, 干扰力频

率与结构系统固有频率接近则引起共振, 在共振区附近阻尼作用

显著,特别是悬置系统的振动问题, 阻尼是重要参数。因此, 研究这

些参数之间的关系及其对振动影响是重要的。

( 1) 动力放大系数

动力放大系数定义为动位移幅对静位移幅之比,即

β=
B
B 0

( 8. 11)

其中 B 0 =
h
ω2

=
H
k

B =
B 0

1 -
p
ω

2 2

+ 4
n
ω

2 p
ω

2

为了分析干扰力频率 p 和系统固有频率ω的变化对结构的影

响,引入频率比 λ:

λ= p /ω ( 8. 12)

于是,式( 8. 11) 改写如下:
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β=
1

( 1 - λ
2
)

2
+ 4ζ

2
λ

2
( 8. 13)

由此可见,动力放大系数 β为阻尼比 ζ和频率比λ的函数, 由

曲线表示出来就是幅频特性曲线,见图 8. 1。

图 8. 1 幅频特性曲线

  ( 2) 低频特性

当 λn 1,即 p n ω时,图 8. 1中各曲线的β值都接近 1, 干扰

力的作用接近于静力作用,其后, 随λ的增加 β也缓慢增加。

( 3) 高频特性

当λm 1即 p m ω时,各曲线β接近于零, 表明干扰力频率快

速增加,系统惯性使其来不及反应而不振动。

( 4) 共振特性

当 λ≈ 1,即 p ≈ω时, 图 8. 1中各曲线峰值随ζ的减小而迅速

增大, 这种现象称为共振。共振在结构振动中常常是有害的,甚至

是危险的。

( 5) 阻尼特性
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由图 8. 1幅频特性曲线可以看出, 在共振区域阻尼影响很显

著。比如 �

ζ= 0. 05   �βm a x = 10

ζ= 0. 1 βm a x = 5

ζ≥ 0. 707 βm a x = 1

可见,当ζ≥ 0. 707时,共振消失。工程上的共振区一般规定为 p 与

ω相差 ± 25%。如果干扰频率与固有频率相差在± 25% 以内, 调

整阻尼使其增加,共振现象明显下降。

( 6) 相频特性

在式 ( 8. 10) 的 φp 表达式中, 引入无量纲参数式 ( 8. 8)、式

( 8. 12) , 则 φp 的表达式为

φp = arctan
2ζλ

1 - λ2

式中φp 为 ζ, λ的函数, 以曲线簇表示出来, 称为相频特性曲线, 见

图8. 2。

  由图 8. 2可见, �λn 1时, φp ≈ 0;

λ= 1时, φp =
π
2

;

λm 1时, φp ≈π。

在λ= 1时系统共振,φp =
π
2

,且与阻尼无关。

二、双自由度系统的振动

双自由度振动系统示于图8. 3。该系统质量、刚度、阻尼、干扰

力分别记为 m1 , m2 , k1 , k2 , c1 , c2 , F 1 ( t) , F 2 ( t)。双自由度质量块的

静平衡位置记为 o1 , o2。分别应用牛顿定律建立振动方程:

m 1 ẍ 1 + ( c1 + c2 ) x
¡¤

1 - c2 x
¡¤

2 + ( k1 + k2 ) x 1 - k2 x 2 = F 1 ( t)

m 2 ẍ 2 - c2x
¡¤

1 + c2x
¡¤

2 - k2 x 1 + k2 x 2 = F 2 ( t)

( 8. 14)

记
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图 8. 2 相频特性曲线

图 8. 3 双自由度系统

  G质 量 矩 阵  M =

m 11 m 12

m 21 m 22

阻 尼 矩 阵  C =

c11 c12

c21 c22

刚度矩阵  K =
k11 k1 2

k21 k2 2

扰力矩阵  F =
F 1

F 2

于是双自由度振动系统振动方程为

M ẍ + Cx
¡¤
+ Kx = F ( 8. 15)

当 F = 0时, 为系统自由振动方程。
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三、多自由度系统振动

多自由度系统振动方程为

M ẍ + Cx
¡¤
+ Kx = F

若为 n 个自由度系统, 则必有 n 个自由度, n 个独立的物理坐

标或广义坐标, n 阶固有频率, n 个固有振型。

四、减振

怎样减小振动或隔振是解决悬置系统振动的核心问题。在我

们关心驾驶室振动时,就是希望由车架传递到驾驶室的振动最小,

驾驶室振动传给人体的振动最小,使人体感到舒适。这一问题在数

学上就是要求两者传递率最小, 传递率可以是关注对象的实际力

幅与对它干扰的力幅之比,或者是实际振幅与支撑的振幅之比。将

振源与基础隔离称为主动隔振;将受振体隔离称为被动隔振。

由上述振动理论可以得出减振或隔振方法有如下几种。

1. 消除振源

由于强迫振动是由干扰力引起的, 要减少结构振动就要减小

干扰力。

2. 隔振措施

在扰力与结构的连接处采用隔振装置, 根据不同结构及支撑

条件可以用不同减振器进行隔振, 驾驶室支撑橡胶垫就是比较典

型的隔振措施。

3. 远离共振区

工程上消除干扰力是极其困难的, 而干扰力频率和结构系统

一旦有频率接近就会发生共振现象, 这对结构正常服役是极为不

利的。这就要求设计者将两者避开, 通常规定两者应离开 25% 以

上。其办法不是改变扰力频率就是改动结构系统固有频率, 选用时

需要从技术难度和经济上综合加以考虑。

4. 加大阻尼

我们在前述共振曲线中已经看到, 共振区附近阻尼影响极为
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显著,阻尼越大振幅越小, 由此,在共振区附近的振动系统, 增加支

撑件或增加系统本身阻尼是很有效的方法。

8. 2 随机振动

汽车行驶在不平的路面上,地面给汽车以随机扰力, 汽车在随

机力作用下, 产生随机响应。研究汽车振动规律, 必须首先讨论随

机振动的特征。

一、均值

为方便起见,我们讨论随机过程是平稳各态历经过程, 各个定

义是针对平稳随机过程的样本函数。假设 x ( t) , y( t) 分别为两个

样本函数,其均值定义为

μx =
1
T∫

T

0

x ( t) dt ( 8. 16)

式中, T 为采样周期( s )。

样本函数 y ( t) 均值定义与 x ( t) 相同。

二、均方值

均方值是描述样本函数时间历程平方值的平均值。其定义式

如下:

φ
2
x =

1
T∫

T

0

x
2
( t) dt ( 8. 17)

由此可得到方差表达式,即

σ
2
x = φ

2
x - μ

2
x ( 8. 18)

或 σ2x =
1
T∫

T

0

[ x ( t) - μx ] 2dt

工程上常用方差的平方根表示标准差。

三、相关函数

相关函数是表征两个函数的依赖关系。定义如下:
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Rx y (τ) =
1
T∫

T

0

x ( t) ¡¤y( t + τ) dt ( 8. 19)

式中,τ是时间参量, 或称滞后时间。

不难证明 R xy ( - τ) = R yx (τ) , 称为互相关函数。同理, 有自相

关函数,即

Rx (τ) =
1
T∫

T

0

x ( t) ¡¤x ( t + τ) dt ( 8. 20)

或 R y (τ) =
1
T∫

T

0

y ( t) ¡¤y ( t + τ) dt

显然, R x (τ) , Ry (τ) 为实值偶函数。

有 Rx ( - τ) = R x (τ)

Ry ( - τ) = R y (τ)

而且有 φ
2
x = Rx ( 0)

表示均方值等于时间位移为零时的自相关。

四、功率谱密度

相关函数的傅里叶变换定义为功率谱密度。即

S x ( f ) =∫
∞

- ∞

Rx (τ) ¡¤e - i 2πf τdτ

S y ( f ) =∫
∞

- ∞

Ry (τ) ¡¤e - i2πf τdτ

S x y ( f ) =∫
∞

- ∞

R x y (τ) ¡¤e - i 2πf τdτ

( 8. 21)

式中, f 为振动系统的固有频率;τ为时间参量; S x ( f ) , S y ( f ) 为自

功率谱密度(简称自谱) ; S x y ( f ) 为互功率谱密度(简称互谱)。

对于平稳随机过程,有下列关系:

S x ( - f ) = S x ( f )

S y ( - f ) = S y ( f )
( 8. 22)
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S x y ( - f ) = S
*
xy ( f ) = S y x ( f )

可见,自功率谱密度为 f 的实值、非负、偶函数,互功率谱密度是 f

的复函数。S * 与 S 互为共轭函数。式( 8. 21) 可以改写为

 

S x ( f ) =∫
∞

- ∞

Rx (τ) cos2πf τdτ= 2∫
∞

0

R x (τ) cos2πf τdτ

S y ( f ) =∫
∞

- ∞

R y (τ) cos2πf τdτ= 2∫
∞

0

R y (τ) cos2πf τdτ

( 8. 23)

或者采用傅氐逆变换表示法,有

R x (τ) = 2∫
∞

0

S x ( f ) cos2πf τdf

R y (τ) = 2∫
∞

0

S y ( f ) cos2πf τdf

( 8. 24)

在实际工程中,常用单边功率谱表示, 其定义为

Gx ( f ) = 2S x ( f )  0 ≤ f < ∞

Gx ( f ) = 0 - ∞ < f < 0
( 8. 25)

类似,有
Gx y = 2S x y ( f )  0≤ f < ∞

Gx y = 0 - ∞ < f < 0

于是,平稳过程的 Rx (τ) 与 Gx ( f ) 用下式表示:

Gx ( f ) = 4∫
∞

0

Rx (τ) cos2πf τdτ

Gy ( f ) = 4∫
∞

0

Ry (τ) cos2πf τdτ

( 8. 26)

反之,有

Rx (τ) =∫
∞

0

Gx ( f ) cos2πf τdf
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R y (τ) =∫
∞

0

Gy ( f ) cos2πf τdf

对于单边互谱,有

Gxy ( f ) = 2∫
∞

- ∞

Rx y (τ) ¡¤e - i2πf τdτ= Cxy ( f ) - iQxy ( f )

式中, Cxy ( f ) 称为共谱密度(共谱) ; Qx y ( f ) 称为重谱密度(重谱)。

8. 3 结构对振动的响应

一、单输入线性系统

我们这里所说的结构,作为物理系统看成常系数线性系统。当

结构受到一个常幅定频的稳态振动

x ( t) = x 0 sinωt ( 8. 27)

则常系数线性系统必有一稳态输出,即

y ( t) = y0 s in(ωt - �) ( 8. 28)

式中, x 0 为扰力幅; y0 为响应幅;ω为系统固有圆频率;�为相位角。

可以看出,系统受振后的输出同输入函数的幅值有关, 而且产

生相位差。如果记一个复函数

H (ω) = A(ω) - iB(ω) ( 8. 29)

式中, A(ω) 与 B(ω) 为ω的实函数,则有

©¦H (ω) ©¦= A2 + B 2 =
y 0

x 0

B
A

= tan�

称 H (ω) 为系统的频率响应函数。

如果给系统一个脉冲输入, 系统的输出亦必然会有一个瞬态

的脉冲响应。于是, 可以认为系统接受一个单位脉冲 δ( t) ,δ( t) 函

数特性是
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∫
∞

- ∞

δ( t) dt = 1 ( 8. 30)

其系统相应的输出为 h( t) , 称之为脉冲响应函数。见图 8. 4。

图 8. 4 单位脉冲响应

  现在我们来讨论系统对任意一个输入会怎样响应。由上述定

义可以看出, t = 0时刻作用一个单位脉冲, 系统获得 h( t) 的响应。

也就是说, 系统对振动的响应滞后一个 t 时间。当τ时刻给出一个

单位脉冲, 系统在( t - τ) 时刻产生响应 h( t - τ) , 任意输入函数

x ( t) 就应当是互相连接的一系列单位脉冲之和,输入函数 x ( t) 在

时间间隔(τ,τ+ dτ) 相应的脉冲为 x (τ) dτ, 则系统的响应为

y ( t) =∫
t

- ∞

h( t - τ) x (τ) dτ

当 t → ∞时, 则有

y ( t) =∫
∞

- ∞

h( t - τ) x (τ) dτ ( 8. 31)

它表明系统对任意输入函数 x ( t) 的输出, 等于 x ( t) 在全历程上的

加权线性和,而权函数正是脉冲响应函数。见图 8. 5。

  对式( 8. 31) 两边作傅里叶变换, 则有

Y( f ) = H ( f ) X ( f ) ( 8. 32)

其中

H ( f ) =∫
∞

0

h(τ) ¡¤e- i2πf τdτ ( 8. 33)

·392·第八章 结构动态设计



图 8. 5 系统对任意输入的响应

也就是,频响函数H ( f ) 为单位脉冲响应函数 h(τ) 的傅里叶变换。

X ( f ) , Y( f ) 分别为输入 x ( t) ,输出 y ( t) 的傅里叶变换。值得注意

的是 H ( f ) 是频率的函数, 它与结构质量、刚度、阻尼有关,与时间

或激振无关。但是, 如果系统是非线性的,则它与输入函数有关。

下面讨论系统在 t 和 t + τ两时刻的输入输出关系。输出之积

可由下式给出:

y ( t) y ( t + τ) = �
∞

0

h(ξ) h(η) x ( t - ξ) x ( t + τ- η) dξdη

( 8. 34)

对式( 8. 34) 取平均, 由相关函数定义,可得:

R y (τ) = �
∞

0

h(ξ) h(η) Rx (τ+ ξ- η) dξdη ( 8. 35)

同理 R xy (τ) = �
∞

0

h (ξ) R x (τ- ξ) dξ ( 8. 36)

式( 8. 35) , 式( 8. 36) 给出了输入、输出函数的相关函数之间的关

系式。分别对两式作傅里叶变换, 则有

S y ( f ) = ©¦H ( f ) ©¦2S x ( f )

S x y ( f ) = H ( f ) S x ( f )

或者,以单边谱表示, 即

Gy ( f ) = ©¦H ( f ) ©¦
2
Gx ( f ) ( 8. 37)
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Gx y ( f ) = H ( f ) Gx ( f ) ( 8. 38)

它给出了输入与输出功率谱之间的极其重要的关系式。

为了表达输入输出之间关系程度而引入凝聚函数的概念。即

γ
2
x y ( f ) =

©¦Gx y ( f ) ©¦
2

Gx ( f ) Gy ( f )
( 8. 39)

且 0≤ γ
2
x y ( f ) ≤ 1 ( 8. 40)

当γ
2
x y ( f ) = 0,表明 x ( t) 与 y( t) 完全无关;

当γ2x y ( f ) = 1,表明 x ( t) 与 y( t) 完全相关。

此外,表示 x ( t) 含有噪音输入或系统非线性。

二、双输入系统

假定系统为双输入系统如图 8. 6。类似于上述的推导, 略去中

间过程,其结果有

图 8. 6 双输入线性系统

S 1y ( f ) = H 1 ( f ) S 1 1 ( f ) + H 2 ( f ) S 12 ( f )

S 2y ( f ) = H 1 ( f ) S 2 1 ( f ) + H 2 ( f ) S 22 ( f )
( 8. 41)

当γ
2
12 ( f ) ≠ 1, 求解 H 1 ( f ) , H 2 ( f ) , 有
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H 1 ( f ) =
S 1y ( f ) 1 -

S 12 ( f ) S 2y ( f )
S 22 ( f ) S 1y ( f )

S 11 ( f ) [ 1 - γ212 ( f ) ]

H 2 ( f ) =
S 2y ( f ) 1 -

S 21 ( f ) S 1y ( f )
S 11 ( f ) S 2y ( f )

S 22 ( f ) [ 1 - γ212 ( f ) ]

( 8. 42)

其中 γ212 ( f ) =
©¦S 12 ( f ) ©¦2

S 11 ( f ) S 2 2 ( f )

当γ
2
12 ( f ) = 0, S 12 ( f ) = S 2 1 ( f ) = 0,式( 8. 42) 简化为

H 1 ( f ) =
S 1y ( f )
S 11 ( f )

H 2 ( f ) =
S 2y ( f )
S 22 ( f )

( 8. 43)

三、多输入线性系统

这里所指的多输入线性系统是有 q个输入 xi( t) 和一个测量

的输出 y ( t) 即

y ( t) = ∑
q

i= 1

y i( t) ( 8. 44)

而 yi( t) 对应于 xi( t) , i= 1,⋯, q。对应于 x i( t) 的权函数为 hi(τ) ,

即

yi( t) =∫
∞

0

hi(τ) x i( t - τ) dτ

或 y ( t) = ∑
q

i= 1
∫
∞

0

hi(τ) x i( t - τ) dτ ( 8. 45)

该系统示于图 8. 7 中。

  类似于式 ( 8. 41) , 应当有多输入线性系统输入、输出的谱关

系式:

S′x y ( f ) = Sxy ( f ) H′( f ) ( 8. 46)

式中, S′x y ( f ) , H′( f ) 分别为 S xy ( f ) , F ( f ) 的转置矩阵。而
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图 8. 7 多输入线性系统

S xy ( f ) = [ s1y ( f ) , s2y ( f ) , ⋯, s1 q( f ) ]

H ( f ) = [ h1 ( f ) , h2 ( f ) , ⋯, hq ( f ) ]

Sx y ( f ) =

s11 ( f ) s12 ( f ) ⋯ s1 q( f )

s21 ( f ) s22 ( f ) ⋯ s2 q( f )

┆ ┆ ┆

sq1 ( f ) sq2 ( f ) ⋯ sqq ( f )

总之,线性系统的振动求解就是要解式 ( 8. 37) , 式( 8. 38) , 式

( 8. 41) 或式( 8. 46)。诸式求解的共同特点就是已知输入和系统特

征求系统的动态响应;已知系统特征和响应求解输入特性, 即环境

模拟; 已知输入和输出特性求解系统的结构特征, 即系统参数识

别。

8. 4 结构参数识别

前面已经介绍了振动系统的频响函数, 它表征振动系统的传

递特性, 在广义上称其为传递函数。工程上的结构比较复杂,常由

试验测出传递函数。怎样从传递函数中找出结构的固有特征, 确定

·792·第八章 结构动态设计



结构的频率、刚度、阻尼、质量等特有参数, 对于结构设计修改、结

构的优化设计是很重要的。从传递函数中识别结构动态参数的方

法和技术就是本节称之为的参数识别。

一、传递函数的解析

前节已提到多自由度系统振动方程为

M ÿ + Cy
¡¤
+ Ky = f ( t) ( 8. 47)

式中, M, C, K分别为系统的质量阵、阻尼阵、刚度阵; f ( t) 为扰力

向量。

现假定 f ( t) = F eiωt

y( t) = Ye
iωt

代入方程( 8. 47) 中, 则有

( K - ω2 M + iωC) Y = F ( 8. 48)

方程( 8. 48) 求解,可以采用振型叠加法。为表述简捷, 我们将分步

说明这种解法。

第一步,求解无阻尼自由振动方程, 即

M ÿ + Ky = 0 ( 8. 49)

假如系统为n个自由度系统, 则方程有n个固有频率ω1 ,ω2 ,⋯, ωn ,

有相应的 n 个振型:

�1

�2

┆

�n 1

 

�1

�2

┆

�n 2

⋯

�1

�2

┆

�n n

这里的每个列向量称为模态向量。

令

Φ=

�11 �12 ⋯ �1n

�12 �22 ⋯ �2n

┆ ┆ ┆

�n1 �n2 ⋯ �nn
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称之为 n× n 阶模态振型矩阵。

第二步,模态向量线性叠加:

Y = Φ¡¤q ( 8. 50)

式中, q为模态坐标系统中的广义坐标。或者表示为

Yj = ∑
n

j = 1

�r j q j

第三步,求解广义坐标:

将式( 8. 50) 代回方程式( 8. 48) 中, 并在等式两边前乘转置矩

阵Φ
T
, 即

Φ
T
( K - ω

2
M + iωC)Φq = Φ

T
F ( 8. 51)

假定阻尼为比例阻尼,即

C = αM + βK ( 8. 52)

式中α, β为常数。

由此假定,阻尼矩阵 C便简化成对角阵,于是可以假定:

K r = ΦT KΦ

M r = Φ
T
MΦ

Cr = ΦT CΦ

( 8. 53)

分别称为第 r 阶模态刚度、模态质量、模态阻尼, 对应的第 r 阶固有

频率为 ωr , 第 r 阶模态振型为 Φr。采用式 ( 8. 53) 的表示方法, 式

( 8. 51) 改写为

( Kr - ω
2
M r + iωCr ) q = Φ

T
F ( 8. 54)

r = 1, 2,⋯, n

也就是说, 该式有 n 个互相独立的方程。而未知数为 q1 , q2 , ⋯, qn。

求解方程( 8. 54) ,求得广义坐标, 第 r 阶广义坐标表达式为

qr =
Φr

T F
K r - ω2 Mr + iωCr

=
∑
n

s= 1

Φsr F s

K r - ω2 Mr + iωCr
( 8. 55)

第四步,求解物理坐标下表达式:
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由式( 8. 50) 可以给出物理坐标下 L 点的位移表达式:

YL = ∑
n

r = 1

�l r qr ( 8. 56)

式中, qr 由式( 8. 55) 给出,代入后有

YL = ∑
n

r= 1

�l r

∑
n

s= 1

�sr F s

K r - ω
2
M r + iωCr

( 8. 57)

如果对结构系统的激振力只有一个作用于 p 点,其余力皆为零, 即

单点激振。则有

F =

0

┆

F p

┆

0

YL = ∑
n

r = 1

�l r�p r F p

K r - ω2 Mr + iωCr

于是,系统 p 点激振, l 点响应的传递函数为

H l p (ω) =
YL

F p
= ∑
n

r = 1

�l r�p r

K r - ω2 Mr + iωCr
( 8. 58)

它表明传递函数仅取决于模态参数 K r , M r , Cr 及 Φ矩阵。

对于 n 个自由度系统,传递函数矩阵也为 n× n 阶,只要测量

出 H i j 矩阵的一行或一列就可求出全部模态。可见, 只要用单点激

振,多点测量就可定解, 或者多点激振,单点测量, 也同样可以确定

全部模态。

第五步,解析传递函数:

为计算求解方便,对式( 8. 58) 作进一步简化,改写为
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H lp (ω) = ∑
n

r = 1

�lr�p r

K r

1
( 1 - λ

2
r ) + i2ξrλr

( 8. 59)

其中   &各阶固有频率  ωr =
K r

Mr

阻尼比  ξr =
Crωr
2K r

=
Cr

2ωr M r

频率比  λr =
ω
ωr

式( 8. 59) 为复数式, 可将其分离成实部和虚部两式。记实部

H
R
l p (ω) ,虚部 H

I
l p (ω) , 其解析式分别有

H R
lp (ω) = ∑

n

r = 1

�lr�p r

K r

1 - λ2r
( 1 - λ2r ) 2 + ( 2ξrλr ) 2

H
I
lp (ω) = ∑

n

r = 1

�lr�p r

K r

( 2ξrλr )
( 1 - λ

2
r )

2
+ ( 2ξrλr )

2

H lp (ω) = H R
l p (ω) + iH I

l p (ω)

( 8. 60)

二、传递函数的实频曲线特性

上述传递函数是由各阶模态叠加而成,当ω接近ωr变化时, 就

出现该阶共振现象,于是将前者称为主模态, 其余各项之和为剩余

模态。我们感兴趣的是第 r 阶主模态, 表达式如下:

H
R
l p (ω) =
�l r�p r

K r

1 - λ
2
r

( 1 - λ
2
r )

2
+ ( 2ξrλr )

2 ( 8. 61)

下面讨论它的特性。

1. 实频曲线的极值

函数极值为

�H I
l p (ω)
�λr

= 0

则式( 8. 61) 的极值表达式为

- 2λr [ ( 1 - λ2r ) 2 + ( 2ξrλr ) 2 ] + 4( 1 - λ2r ) 2λr - 8ξ2rλr ( 1 - λ2r ) = 0

或 1 - λ2r = ± 2ξr
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两根为 λ2r =
1 - 2ξr

1 + 2ξr

代入式( 8. 61) 中, 有

H R
l p (ω) =
�lr�p r

K r

1
4ξr ( 1 - ξr )

H
R
l p (ω) =
�lr�p r

K r

1
4ξr ( 1 - ξr )

( 8. 62)

如果记 K lr =
�lr�p r

K r
为第 p 点激振第 l点测量的第 r 阶等效刚

度,则式( 8. 62) 可由图 8. 8表示。

图 8. 8 实频曲线

  图 8. 8中的曲线明显地表示了式 ( 8. 62) 的两个极值及曲线

变化趋势。

2. 半功率点带宽

实频曲线中正负极值峰值所对应的频率差称为半功率点带

宽,记作
Δω
ωr
。

由实频曲线极值点两根, λ
2
r

2
= 1 + 2ξr , λ

2
r

1
= 1 - 2ξr , 有下式成

立:
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λ
2
r

2
- λ

2
r

1
= ( 1 + 2ξr ) - ( 1 - 2ξr )

注意到λr =
ω
ωr
则有

ω
2
ω

2
r

1
- ω

2
r
2

ω2r
2
ω2r

1

= 4ξr

当系统处于共振状态时,ω≈ωr ≈ ωr
1
≈ ωr

2
, 于是

Δω(ωr
1

+ ωr
2
)

ω2r
≈ 4ξr

或
Δω
ωr
≈ 2ξr ( 8. 63)

式( 8. 63) 给出, 半功率点带宽等于阻尼比与固有频率之积的两

倍。这是一个很重要的公式。

3. 固有频率

再来研究实频曲线的拐点,即求

�
2
H

R
lp (ω)
�λ

2
r

= 0

为此,对式( 8. 61) 求二阶导数,经整理后给出:

1 - λ2r = 0

及 1 - λ
2
r - λ

4
r + λ

6
r = 0

则方程组的根为λr = 1, 或者说ω= ωr ,这就表明, 曲线的拐点处为

固有频率。这又是一个重要规律。

三、传递函数的虚频曲线特性

类同实频曲线,仍将第 r 阶主模态虚部曲线表达如下:

H
I
l p (ω) =

- 2ξrλr
K lr [ ( 1 - λ

2
r )

2
+ ( 2ξrλr )

2
]

( 8. 64)

1. 曲线峰值横坐标

由极值条件
�H

I
l p

�λr
= 0求解,在阻尼很小时, ξr = 0, 则有λr = 1,

即ω= ωr。
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故虚频曲线峰值处,频率坐标为固有频率。

2. 曲线峰值纵坐标

将λr = 1代入式( 8. 64) ,解得峰值:

H
I
l p (ω) ©¦ma x =

- 1
2K l rξr

即曲线最大值为
1

2K l rξr
。

上述两点为虚频特性曲线的重要规律。

四、传递函数的矢量图

将传递函数的实部与虚部分别表示在复平面上,横轴为实, 纵

轴为虚。分别为

H
R
lp (ω) =

1 - λ
2
r

K l r [ ( 1 - λ
2
r ) + ( 2ξrλr )

2
]

H I
lp (ω) =

- 2ξrλr
K l r [ ( 1 - λ

2
r ) + ( 2ξrλr )

2
]

将上二式消去( 1 - λ
2
r ) , 则有

H
R
l p (ω)

2
+ H I

lp (ω) +
1

4ξr K lrλr

2

=
1

4ξr K l rλr

2

( 8. 65)

显然,这是一个圆的方程, 对于小阻尼、单自由度系统, 它更接近于

圆。该圆就是著名的 N yquis t 图,或称矢量图。如果记 g r = 2ξrλr 则

式( 8. 65) 改写为

H R
lp

2
+ H

I
l p +

1
2K l r g r

2

=
1

2K l r g r

2

式中, H
R
l p = H

R
l p (ω) , H

I
l p = H

I
l p (ω)。

下面进一步研究矢量图的特征。

1. 圆心与半径

由圆的方程可以看出:

圆心坐标 0, -
1

2K l r g r
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圆的半径
1

2K l r g r

通常称为拟合圆。

2. 矢量图变化规律

给出拟合圆于复平面上,见图 8. 9。

图 8. 9 拟合圆

  图 8. 9中, 圆半径为 R, φ为圆周角, α为圆心角, S 为弧长。则

圆弧微段与圆周角的关系式为

dS = 2Rdφ=
1

K l r g r
dφ

注意到第 r 阶模态下,相应角表达式( 8. 10) , 则有

dφ=
g dλ2

( 1 - λ2 ) 2 + g 2

式中,λ= λr , g = g r。

由上二式求
dS
dλ2

, 简化后有
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dS
dλ

=
2λ

K [ ( 1 - λ2 ) 2 + g 2 ]
= 2λ©¦H (ω) ©¦

2

当ω= ωr 或 λ= 1,
dS
dλ
有最大值。

  这就是说, 矢量图上弧长随频率变化最大处, 对应了固有频

率ωr。它显示出矢量图的重要特征。

3. 半功率点带宽

我们感兴趣的是矢量图中弧长变化率最大处, 或者说固有频

率附近的图形特征。为此, 在其附近取两点 A , B, A 点对应的频率

ω1 < ωr , B 点对应的频率ω2 > ωr ,各自相应的圆心角、圆周角分别

记为∠AO′D = α1 ,∠BO′D = α2 ;∠AOD =
α1
2

,∠BOD =
α2
2
。A,

B 点相对应的矢量相位角 φ1 = 90°-
α1
2

, φ2 = 90°+
α2
2
。于是,

tan
α1
2

= t an( 90°- φ1 ) = cotφ1

tan
α2
2

= - cotφ2

注意到 φ= - arctan
- g

1 - λ2

于是有

tan
α1
2

=
1 - λ21

g

tan
α2
2

=
λ

2
2 - 1

g

或 tan
α1
2

+ t an
α2
2

=
λ

2
2 - λ

2
1

g
从中解出 g :

g =
ω22 - ω21
ω2r

1

tan
α1
2

+ tan
α2
2

取其近似值:
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g =
ω2 - ω1
ωr

2

tan
α1
2

+ tan
α2
2

当α1 = α2 =
π
2
时,半功率点带宽 Δω= ω2 - ω1 ,即

Δω= gωr

而 g = g r = 2ξrλr , 于是

Δω
ωλ

= 2ξr

又一次证明了式( 8. 63) 的结论。

五、模态参数识别

当我们取得传递函数的实虚部之后,由实虚部曲线矢量图中,

利用这些曲线的特征值就可以识别模态参数。比如, 虚频曲线的峰

值λr = 1处, 取得ωr = ω即为结构的固有频率;实频曲线相邻峰值

所对应的频率ω2 , ω1 , 即可算出Δω= ω2 - ω1 , 于是有ξr =
Δω
2ωr
给

出阻尼比; 由拟合圆半径,可以求出等效刚度 K l r , 等等。这种简易

的识别方法,仅适用于模态离散的结构。这种图形识别法称之为图

解法。

此外,再介绍计算机算法, 从多种算法中简述两种,以供实用。

1. 迭代法

改写式( 8. 60) ,且注意到K l r =
�lr�p r

K r
, K lr 为K r的等效刚度。于

是有

H R (ω) = ∑
n

r = 1

1
K l r

1 - λ2r
[ ( 1 - λ2r ) 2 + ( 2ξrλr ) 2 ]

= ∑
n

r= 1

R r X r

H
I
(ω) = ∑

n

r = 1

1
2ξr K lr

( 2ξr )
2
λr

[ ( 1 - λ
2
r )

2
+ ( 2ξrλr )

2
]

= ∑
n

r = 1

I r Yr

( 8. 66)
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其中

   R r =
1 - λ2r

[ ( 1 - λ
2
r )

2
+ ( 2ξrλr )

2
]
 X r =

1
K lr

   I r =
- ( 2ξr )

2
λr

[ ( 1 - λ
2
r )

2
+ ( 2ξrλr )

2
]
 Yr =

1
2ξr K l r

再记  �H
R
理 为实部的理论值, H

R
测 为实部的测量值;

H I
理 为虚部的理论值, H I

测 为虚部的测量值。

令测量点数为 m, 则实部、虚部的总方差为

E R = ∑
m

i= 1

H R
理 - H R

测
2

E I = ∑
m

i= 1

H
I
理 - H

I
测

2

( 8. 67)

将式( 8. 66) 代入式( 8. 67) , 即

E R = ∑
m

i= 1
∑
n

r= 1

R riX r - H R
测

2

E I = ∑
m

i= 1
∑
n

r = 1

R r iYr - H
I
测

2

( 8. 68)

当试验测得各阶固有频率值ω1 ,ω2 ,⋯, ωn时, 上述方程仅是未

知数 X r , Yr 的函数。使总偏差最小, 求解方程组,即

�E R

�X r
= 0

�E I

�Yr
= 0

代入式( 8. 68) ,有

∑
m

i= 1
∑
n

r = 1

R riX r - H
R
测 R r = 0

∑
m

i= 1
∑
n

r = 1

R riYr - H I
测 R r = 0

 r = 1, 2,⋯, n
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写成矩阵形式有

RR
T
X

T
= RH

T

I I
T
Y

T
= RH

T
( 8. 69)

式( 8. 69) 是两个n 阶齐次方程组。可采用迭代法求解, 其求解

主要过程归纳为下列步骤。

第一步,由已知的各阶固有频率和给定初始阻尼值, 代入方程

组( 8. 66) , 求出 R1 , I 1 的第一次近似值, 再代入方程组( 8. 69) 中,

求解 X r , Yr。

第二步,由 X r =
1

K l r
, Yr =

1
2ξr K l r
求出新的阻尼值,将它代入

方程组( 8. 66) 中, 求出第二次近似值 R2 , I 2 , 再回代方程( 8. 69) 中

求解 X r , Yr。

第三步, 类同上述, 反复迭代后求出满足需求精度的 ξr , K lr

值。

第四步,采用图解法求出模态刚度和振型。

由上可见,迭代法适用于固有频率易用近似方法求解的情况,

有较大局限性。

2. 优化法

在结构模态交迭严重时,上述方法求解误差较大, 许多学者研

究出多种识别方法,在此仅介绍常用的无约束最优化法。

式( 8. 59) 给出了第 p 点激振,第 l点响应传递函数表达式, 该

函数中有多个峰值,取出一个主峰, 在此主峰中有 n 个测量值 H 1 ,

H 2 ,⋯, H n , 见图 8. 10。问题可以归述为, 用 H 1 , H 2 , ⋯, H n 值, 代

入式( 8. 59) , 求解各参数。而该式为非线性函数, 故求解就成为解

非线性方程组的参数定解问题。通常采用高斯 -牛顿逐次逼近法。

下面具体说明其解法。

( 1) 最优化问题的提出

第 r 阶模态的传递函数主要受本阶和上下相邻两阶影响, 在
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图 8. 10 测量值

我们的讨论中,忽略高阶影响, 于是式( 8. 59) 可以简化为

H (ω) = ∑
r + 1

r = r - 1

�l r�p r

K r

1
[ ( 1 - λ2r ) 2 + i2ξrλr ]

( 8. 70)

式中, ω为自变量, 参 量有 λr - 1 , λr , λr + 1 , ξr - 1 ,ξr , ξr + 1 , K r - 1 , K r ,

K r+ 1 , �l r - 1�p r- 1 , �l r�p r ,�lr + 1�p r+ 1 , 求解各参数, 首先建立一个误差

函数,即

Q = ∑
n

K = 1

[ H K - H (ω, λr - 1 , λr , λr + 1 , εr - 1 , ⋯,

�l r - 1�p r- 1 ,⋯, �l r + 1�p r+ 1 ) ] 2 ( 8. 71)

求解满足约束条件λr ≥ 0,ξr ≥ 0的 Q = Qm in , 这正是数学上的不

等式约束下最优化问题。

( 2) 无约束优化问题简介

为求解方便,将上述问题进行如下处理:

引入变量替换

λr = eur

ξr = e
vr

( 8. 72)

r = 1, 2,⋯, n

由此可见,不管 u r , vr 取值正负,λr ≥ 0,ξr ≥ 0。将式( 8. 72) 代入式

( 8. 70) ,有
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H (ω) = ∑
r + 1

r = r - 1

�l r�p r

K r

1
[ ( 1 - e

2u
r ) + i2e

( u
r

+ v
r

)
]

其中自变量为 ω, 参变量为 u r- 1 , u r , u r + 1 , vr - 1 , vr , vr + 1 , K r - 1 , K r ,

K r+ 1 ,�lr - 1�p r - 1 , �l r�p r ,�l r+ 1�p r + 1 , 不难看出, 经过变量替换后, 有约

束优化问题变成了无约束最优化问题。

( 3) 求解方法

采用逐次逼近求解法,方法如下:

非线性函数一般表达式为

H = H (ω, b1 , b2 ,⋯, bn ) ( a)

首先给出一组初值 b
( 0)
i ( i= 1, 2,⋯, n) ,初值与真值之差 Δi, 则

bi = b
( 0)
i + Δi ( i= 1, 2, ⋯, n) ( b)

求解 bi即求解Δi, 将H 在 b
( 0 )
i 附近展开成泰勒级数,并略去Δi的二

次和高次项,即

H (ω, b1 , b2 ,⋯, bn ) ≈ �H k0 +
�H k0

�b1
Δ1 +
�H k0

�b2
Δ2 + ⋯

+
�H k0

�bn
Δn

于是有

H 0 = H (ω, b( 0)
1 , b( 0)

2 , ⋯, b( 0)
n )

�H k0

�bi
=
�H (ω, b1 , b2 , ⋯, bn )
�bi

ω= ωk
b1 = b ( 0)

1
b2 = b ( 0)2
⋯
bn = b (0)n

令 k = 1, 2,⋯, n为第 r 阶主模态附近的一段区间里测得的传递函

数的等分点数,其观测值:

ω1 ,ω2 ,⋯, ωn

H 1 , H 2 , ⋯, H n

由这两组观测值确定误差函数 Q, 求 Q = Qmi n 的参数 b1 , b2 ,⋯, bn。
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显然, bi 满足下列方程组:

�Q
�b1

= 0

�Q
�b2

= 0

⋯

�Q
�bn

= 0

( c)

展开写出误差函数一阶导数,有

�Q
�bi `=
�Q
�Δi
≈ 2∑

n

k= 1

H k - H k0 +
�H k0

�b1
Δ1 + ⋯ +

�H k0

�bn
Δn

 ¡¤ -
�H k0

�bi

= 2 Δ1∑
n

k= 1

�H k0

�b1

�H k0

�bi
+ ⋯ + Δn∑

n

k= 1

�H k0

�bn
�H k0

�bi

 - ∑
n

k= 1

�H k0

�bi
( H k - H k0 )

记

a ij = ∑
n

k= 1

�H k 0

�bi
�H k0

�bj
 ( i, j = 1, 2,⋯, n)

a ih = ∑
n

k= 1

�H k0

�bi
( H k - H k0 )

( d)

代入误差函数一阶导数方程组( c) 中,即

a 11 a 12 ⋯ a 1n

a 21 a 22 ⋯ a 2n

⋯

a n1 a n2 ⋯ a nn

Δ1

Δ2

┆

Δn

=

a 1h

a 2h

┆

an b

( e)

而且系数 a ij = a j i,由式( e) 可以解出Δi。

  上述计算方法可概括为:
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由观测值(ωk , H k ) , 给出初始值 b( 1)
1 , b( 0)

2 ,⋯, b( 0)
n ,代入式( d) 计

算系数矩阵 aij 及 aih ;求解线性方程组( e) 得到Δi,求出式( b ) 的 bi;

将 bi 作为第二次迭代值 b( 1 )
1 , b( 1)

2 , ⋯, b( 1)
n , 同上计算, 经反复迭代

后,直至 ©¦Δi©¦< ε, ε为预先给定精度。需要提出的是, 如果迭代中

收敛不佳或不收敛,可采用改进的高斯 -牛顿法即麦夸脱法。具体

计算可参阅有关的数值计算法。而众多的计算法都有专用软件可

供使用。这就大大方便了工程上的需要。

8. 5 悬挂系统参数优化

重型汽车可以简化为轮胎、轴(或说前后桥)、车架、驾驶室、座

椅、人体组成的 n 个自由度振动系统, 地面不平通过轮胎对系统激

励,激励使系统产生响应表征舒适性。舒适性最佳就是设计者的追

求。下面将优化问题概述如下。

一、动力学方程式

n 个自由度线性系统动力学方程式为

M ẍ + Cx
¡¤
+ Kx = f ( t) ( 8. 73)

式中, M, C, K 分别为系统的质量、阻尼、刚度矩阵; x, f ( t) 分别为

位移响应和激振力向量。

二、系统的频率响应

振动系统的频率响应为复函数量, 多自由度系统下响应方程

为

X(ω) = H ( iω) F (ω) ( 8. 74)

式中, X(ω) , F (ω) 分别为 x( t) , f ( t) 的傅里叶变换; H ( iω) 为系统

的频率响应,其表达式为

H ( iω) = ( - ω
2
M + iωC + K)

- 1
( 8. 75)

该矩阵中每个元素是
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h j r ( iω) =
∑
2n- 2

r = 0

a r ( iω)

∑
2n

r= 0

br ( iω)

系统的传递特性可由现场或实验室试验给出, 如果结构参数

可靠,也可由计算给出。这在下章中可以看到。式中 a r、br 为计算参

数。

三、优化问题

作为汽车结构振动系统是个复杂的动力学问题, 但将其数学

化以后, 舒适性问题要求确定弹性元件的刚度与阻尼, 或者说, 主

要设计变量为各元件的刚度与阻尼。其他物理量, 如振动频率等都

可以称为设计变量, 将设计变量记为 y 1 , y2 , ⋯, ym。如果我们关心

的是驾驶员座椅加速度均方根, 欲求其最小, 那么, 该问题的优化

提法就是下面的数学问题:

minδẍ
n

= min∫
∞

0

S ẍ
n
(ω) dω

1
2

s . t .  A j ≤ y j ≤ B j ( j = 1, 2, ⋯, m)

( 8. 76)

其中 �

S ẍ
n
(ω) = ω4∑

n

j , k= 1

h*nj ( iω) hnk ( iω) S q
i
q

k
(ω)

式中, S ẍ
n
(ω) 为座椅加速度功率谱密度; S q

i
q

k
(ω) 为输入的路面不

平度功率谱密度; A j , B j 为各变量约束条件的上、下界; * 表示共

轭。

四、求解方法说明

上面优化问题,δẍ
n
为 y1 , y2 , ⋯, ym的非线性函数, 非线性优化

求解有多种方法,而且有现成的软件, 可以根据自己的具体情况选

择方便有效的方法, 请参阅有关的专著。本课题的优化计算,详见

第九章。
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第九章  驾驶室系统设计

汽车驾驶室是驾驶员的工作室, 其振动大小直接影响驾驶员

的身心健康。重型矿用汽车常年运行在矿山区, 路面高低不平, 汽

车振动很大,驾驶员大都患胃下垂病, 笔者曾调查某矿山重型汽车

驾驶员, 有的仅两个月的驾驶龄就开始患这种病。因此, 驾驶员对

改进驾驶室设计、降低振动的要求十分强烈。为了提高重型汽车的

舒适性,国内外生产厂都作了不少研究和改进, 在国务院重大技术

装备办公室领导下, 将该项研究作为一个专题,开展深入研究, 用

以提高国产化水平。本章的有关研究成果有利于各种重型汽车舒

适性的研究及设计。

9. 1 结构特征

一、结构型式

重型汽车驾驶室为钢制梁、杆、板组合的盒式空间结构。它由

前围、后围、侧围、车门、顶盖和底板组成。骨架中柱、梁焊接后再与

围板焊接。主体结构成型后,由螺栓与车架连接。座椅支腿焊接在

底板和纵横梁上。依控制仪表、电器设施及有关附件的安装需要,

在底板上开大小不同的孔洞, 为提高局部刚度而采用不同型式的

加强筋。驾驶室骨架根据不同位置和作用的需要, 采用槽式开口断

面或不同形状的闭口断面特制钢杆或钢梁, 用以提高骨架刚度或

强度。

154t 电动轮自卸汽车驾驶室主要尺寸为:前后长 1617mm, 左

右宽 1560mm, 高 1512mm。



二、载荷特性

矿用自卸汽车驾驶室主要载荷有自重、动载、风载;动载荷中

有上下颠簸的垂直载荷、转弯时的离心惯性力和启动、制动时的

惯性载荷。

驾驶室系统自重包括驾驶室自身结构的重量、座椅、电气和操

纵件等。自重静荷为

F = ∑
i

m ig

式中, mi 为各构件质量, kg; g 为重力加速度, m / s
2
。

转弯时的离心惯性力为

F = ∑
i

miv2 / R

式中, v为转弯时车速, m/ s ; R 为转弯半径, m。

制动时惯性力为

F = ∑
i

m i( vb - ve) / T

式中, vb , v e 为制动前后的车速, m/ s ; T 为制动时间, s。

风载为 q =
A
2
ρcw ( v + v0 ) 2

式中,ρ为空气重度, kg ¡¤s
2
/ m

4
; cw 为空气阻力系数; v 为车速,

m / s ; v0 为风速, m / s ; A 为迎风面积, m 2。

9. 2 结构试验

由上述驾驶室的结构特征可以看出, 驾驶室振动特性的研究

主要手段是试验,在试验研究的基础上对结构进行计算, 试验与计

算综合分析后获得系统的振动规律, 再经试验验证。这就不难看

出,该系统研究的关键技术主要是试验技术。本课题的试验研究项

目有:

中外重型汽车驾驶室系统振动现场试验;
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电动轮自卸汽车驾驶室系统振动传递特性测量;

驾驶室结构振动特性研究;

座椅结构振动特性及其结构设计研究;

减振元件的振动特性试验。

一、结构现场试验

在本专题的研究中,现场结构试验进行多次, 而且在不同矿山

路面和不同车型上进行,从中找出结构振动特性。

1984 年 12月份于内蒙古霍林河矿的两种典型路面上进行振

动传递试验。

1985年 8月末至 9月初,在霍林河矿进行第二次振动试验。选

用国产 68t重型汽车、日本小松 68 t重型汽车和美国 75B重型汽车。

1987年 7月于抚顺露天矿对日本小松车进行振动试验。

1994 年 5月于鞍山齐大山铁矿对国产 108t , 154t 两种车型进

行振动试验。

1995年 5月在本溪重型汽车厂对 77t自卸汽车进行振动试验。

1. 试验内容

路面的不平对汽车来说是一种随机激励,激励通过轴 → 车架

→驾驶室 → 座椅 →人体这一系统传递。研究该系统的振动传递

特性,就要测试该系统各部分的振动量级。

2. 试验仪器

试验用仪器有单向或多向加速度计、测量放大器、磁带记录

仪、存储示波器和多功能谱分析仪等。

3. 试验方法

将加速度拾振计分别按垂直、水平方向放置在轴、车架、驾驶

室、座椅等有代表性的部位上, 三向加速度振动计放置在座椅坐面

上,用以拾振人体的三个方向振动。调试拾振、测量、记录系统并定

标该系统。准备工作完毕后, 记录汽车装载、启动、正常行驶、左右

转弯、上下坡运行、停车、后退、卸载、空车返回等各种工况下的系
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统振动状态。路面选取不同矿山条件的典型情况。不同车型的测试

部位基本相同,以利对比分析。

4. 试验结果

试验次数和内容较多, 数据量很大, 为了实用, 在此仅列出典

型数据。见表 9. 1。

表 9. 1 振动加速度值

序

号
工   况

司  机  体 座椅 (垂直向 ) 座椅 (水平向 )

峰值
g
有效值

g
m / s2 �

峰值
g
有效值

g
m / s2 �

峰值
g
有效值

g
m / s2 �

1 �正常行驶 0 �. 14 0 {. 10 0 w. 98 0 s. 32 0 o. 22 2 k. 16 0 g. 17 0 c. 12 1 _. 17

2 �颠 簸
0 �. 27

( 0 . 6 )
0 {. 19

( 0 . 42 )
1 w. 85

( 4 . 12 )
0 s. 40

( 0 . 89 )
0 o. 28

( 0 . 62 )
2 k. 74

( 6 . 11 )
0 g. 27

( 1 . 0 )
0 c. 19

( 0 . 71 )
1 _. 85

( 6 . 96 )

3 �冲 击 1 �. 02 0 {. 71 6 w. 96 1 s. 49 1 o. 04 10 �. 2 1 g. 08 0 c. 76 7 _. 41

4 �转 弯 0 �. 15 0 {. 11 1 w. 03 0 s. 33 0 o. 23 2 k. 26 0 g. 23 0 c. 16 1 _. 58

5 �原地急转弯
1 �. 3

( 0 . 87 )
0 {. 91

( 0 . 61 )
8 w. 92

( 5 . 97 )
1 �. 5

( 1 . 26 )
1 o. 05

( 0 . 88 )
10 }. 29
( 8 . 64 )

2 y. 0
( 2 . 46 )

1 c. 40
( 1 . 72 )

13 q. 72
( 16 . 88 )

6 �上 坡
0 �. 13

( 0 . 6 )
0 {. 10

( 0 . 42 )
0 w. 89

( 4 . 12 )
0 s. 32

( 0 . 89 )
0 o. 22

( 0 . 62 )
2 k. 19

( 6 . 11 )
0 g. 15

( 1 . 0 )
0 c. 11

( 0 . 71 )
1 _. 03

( 6 . 96 )

7 �下 坡
0 �. 29

( 0 . 4 )
0 {. 20

( 0 . 28 )
1 w. 99

( 2 . 74 )
0 s. 37

( 0 . 89 )
0 o. 26

( 0 . 62 )
2 k. 54

( 6 . 11 )
0 g. 24

( 1 . 5 )
0 c. 17

( 1 . 05 )
1 _. 65

( 10 . 29 )

8 �启 动 0 �. 3 0 {. 21 2 w. 06 0 s. 89 0 o. 62 6 k. 11 0 g. 37 0 c. 26 2 _. 54

9 �后 退
0 �. 3

( 0 . 13 )
0 {. 21

( 0 . 09 )
2 w. 06

( 0 . 89 )
0 s. 87

( 0 . 74 )
0 o. 61

( 0 . 52 )
5 k. 97

( 5 . 08 )
0 g. 54

( 0 . 54 )
0 c. 38

( 0 . 38 )
3 _. 70

( 3 . 70 )

10 �
卸 载
冲 击

0 �. 97
( 0 . 97 )

0 {. 68
( 0 . 68 )

6 w. 65
( 6 . 65 )

1 s. 40
( 1 . 33 )

0 o. 89
( 0 . 93 )

9 k. 60
( 9 . 12 )

1 y. 5
( 2 . 0 )

1 c. 05
( 1 . 40 )

10 q. 29
( 13 . 72 )

11 �落 斗 0 �. 1 0 {. 07 0 w. 69 0 s. 44 0 o. 31 3 k. 02 0 g. 15 0 c. 11 1 _. 03

12 �加载冲击 0 �. 1 0 {. 07 0 w. 69 0 s. 32 0 o. 22 2 k. 16 0 g. 11 0 c. 08 0 _. 75

13 �空车运行
0 �. 42

( 0 . 63 )
0 {. 29

( 0 . 44 )
2 w. 88

( 4 . 32 )
0 s. 76

( 0 . 89 )
0 o. 53

( 0 . 61 )
5 k. 21

( 5 . 97 )
0 g. 45

( 1 . 1 )
0 c. 32

( 0 . 80 )
3 _. 09

( 7 . 50 )

14 �空车颠簸 0 �. 54 0 {. 38 3 w. 70 1 s. 12 0 o. 78 7 k. 64 0 y. 5 0 c. 35 3 _. 43

15 �空车转弯 0 �. 63 0 {. 44 4 w. 32 0 s. 89 0 o. 62 6 k. 11 1 g. 15 0 c. 81 7 _. 89

16 �土路运行 0 �. 8 0 {. 56 5 w. 49 1 �. 1 0 o. 80 7 k. 50 0 g. 92 0 c. 64 6 _. 31

17 �柏油路运行
0 �. 1

( 0 . 1 )
0 {. 07

( 0 . 07 )
0 w. 69

( 0 . 69 )
0 �. 4

( 0 . 5 )
0 o. 28

( 0 . 35 )
2 k. 74

( 3 . 43 )
0 y. 4

( 0 . 7 )
0 c. 28

( 0 . 49 )
2 _. 74

( 4 . 80 )

18 �柏油路刹车 0 �. 29 0 {. 20 1 w. 99 1 �. 5 1 o. 05 10 }. 29 0 y. 1 0 c. 07 0 _. 69

 注 :  `① �表中数据为国产 68t 自卸汽车在霍林河矿路面运行试验 , (  ) 中数据为美国 75B 自 卸

汽车在同一路面运行试验 ;

②g 为重力加速度。
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由测试结果可以看出系统振动有下列特点:

( 1) 振动量级

汽车行驶在平缓道路上,系统主要部位振动量级是:

前轮轴垂直向振动加速度约 0. 05g ;

车架垂直向振动加速度约 0. 017g ;

驾驶室系统垂直向振动加速度约 0. 018g ;

人体垂直向振动加速度约 0. 017g。

汽车行驶在坡路、弯路及稍差的路面上, 各主要部位的振动量

级为 0. 1g ～ 0. 3g ;汽车行驶在排土场较差的路面上,各部位振动

量级提高一倍左右, 即 0. 3g ～ 0. 6g ; 汽车在装载冲击下, 空车行

驶或急刹车等较大冲击时, 各主要部位振动量级超过 0. 6g , 高达

1g 以上。振动大小与路面好坏有直接关系;空车比重载行驶振动

大得多;侧向振动通常是高于垂直向振动。

( 2) 振动传递

振动传递是指前级振动大小传递到各下级部位振动大小的比

较。为便于比较, 将各部位振动加速度量值除以前轮轴振动加速度

值作为传递率。于是有车架、驾驶室、人体的传递率约 0. 36 左右;

而驾驶室对车架而言,传递率 0. 7～ 0. 8;驾驶室对人体传递率也

为 0. 7 ～ 0. 8。可见, 轴与车架之间有良好减振, 而驾驶室减振很

差。其主要频率为 0. 3H z, 4Hz, 6. 8H z, 11. 2Hz。

( 3) 舒适性

在振动环境下工作,对人体振动按 ISO 2631—74中规定, 振动

量级连续工作 4h, 应低于 0. 6m/ s
2
, 连续工作 8h 时, 应低于

0. 27m / s
2
。由试验研究可以看出, 重型矿用自卸汽车驾驶员是在

振动超标环境下工作的。这就说明, 驾驶室系统振动舒适性研究是

有实际意义的,见图 9. 1。

二、结构振动试验

为研究驾驶室全系统振动特性, 驾驶室结构本身的振动试验
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图 9. 1 传递函数

是关键环节。结构振动试验除测定结构固有频率外, 还要测定系统

计算中所需参数。结构振动试验采用两种试验方法, 其一, 悬吊激

振法; 其二, 振动台激振法。前者测量驾驶室质量和两个水平方向

的转动惯量,后者测量振动传递特性。

驾驶室悬吊激振试验是将驾驶室四角用弹性大、刚度适中的

橡胶绳吊起, 采用脉冲激振法, 用特制激振锤对结构进行单点激

振,单点或多点测量结构响应, 经 H P—5423 分析仪给出振动特

性。

结构振动台激振法是将驾驶室摸拟实际安装条件固定在结构

振动台上,本振动台有四个液压缸体, 缸体顶端设计专用卡具连接

减振垫,四个缸体通过减振垫支撑驾驶室结构, 在振动台激励下测

量驾驶室振动特性。

结构振动台是根据驾驶室的总质量、结构尺寸、振动频带等参

数设计、制造的试验台, 振动台装置主要性能为

  每缸激振力   515kN

  缸体行程 0～ 200mm

  频响特性 0～ 23Hz

  油缸压力 22MPa

  控制信号 正弦波、方波、随机波
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  检测系统 位移、速度、加速度

  分析系统 H P—5432或微机

该液压伺服系统见图 9. 2。

图 9. 2 四缸液压伺服振动台

  给出驾驶室结构置于减振垫上的试验结果。其固有频率为

5. 8Hz;水平两方向惯性矩, 横向 J x c = 325. 24k g ¡¤m 2 ,纵向 J y c =

277. 44k g ¡¤m 2 ; c为质心。

三、减振元件性能试验

重型汽车驾驶室通常是通过减振元件悬置在车架上部。载重

数十吨以上的重型自卸汽车驾驶室减振元件为硬橡胶制品, 其形

状是阶梯圆柱体, 圆柱中心开圆孔,即为空心圆柱体。圆柱中心孔

嵌入铁管用以限位和加强刚度。众所周知, 驾驶室振动舒适性取决

于减振元件的动态特性, 所以该课题的重要研究内容是元件的性

能测试。然而, 中外对减振元件的系统匹配研究不多, 减振元件结

构形式延续几十年不变,其原因在于元件与该车重要件相比太小,

而且是非线性元件, 试验与计算难度较大。在专题研究中, 主要试

·123·第九章  驾驶室系统设计



图 9. 3 减振元件

验内容有多种减振元件传递特性测试、减振

元件刚度、阻尼确定、改进后元件性能测试

等。减振元件见图 9. 3。

1. 减振特性试验

将被测的橡胶垫平放在激振器上面, 橡

胶垫上放置附加质量块,三向加速度计固定

在质量块上,通过电荷放大器将被测信号放

大后直接输入大型分析仪,该分析仪为结构

动态分析系统。激振系统为正弦扫描控制仪

推动功率放大器,放大的信号使激振器产生

振动,见图 9. 4。

图 9. 4 减振垫测试系统框图

  试验结果告诉我们, 橡胶垫在 20Hz 以下具有较好的减振特

性,见减振垫频响曲线图 9. 5。

  2. 减振元件刚度及阻尼试验

用三个橡胶垫模拟实际支撑情况, 按每个垫实际承载, 选用
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图 9. 5 减振垫频响曲线

270kg 质量块放置在橡胶垫上面, 采用脉冲激振方法促使结构振

动。由位移拾振器拾振, 经测量放大器放大后由示波器记录衰减振

动信号,作数据分析得到静刚度、动刚度和阻尼。其结果是

  静刚度  893 920 N / m;

  动刚度  2 214 800 N / m ;

  阻尼比  0. 03～ 0. 05。

可见,动刚度约等于 2. 5倍静刚度。

四、座椅的试验研究

座椅的不同刚度和阻尼直接影响振动舒适性。为便于研究不

同刚度、阻尼的振动特性,汽车原座椅上改变三种支撑条件,用以

得到三种不同刚度、阻尼的座椅;另外, 又设计制作一种滑动支撑

座椅,也变动支撑条件, 得到三种不同刚度、阻尼的座椅。即共六种

座椅可供试验和计算分析,用以研究不同特征参数对振动的影响。

六种座椅结构示意图如图 9. 6。

  试验是在四缸液压伺服振动台上进行, 座椅固定在台面上,

分别在台面和座椅上安放加速度计, 经放大器、滤波器, 由磁带机
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图 9. 6 座椅结构示意图

记录振动信号,根据需要由分析仪给出振动特性曲线。见图 9. 7。

图 9. 7 座椅动态特性曲线

  六种工况, 即六种座椅结构固有频率 f 见表 9. 2。

由表 9. 2 可见,原座椅动态特性欠佳, 在六种结构中第 4 种结

构有较好的减振性能; 试验告诉我们改变结构性能可以获得最佳

传递特性,但技术难度较大。然而,上述试验提供了选择结构刚度、

阻尼的区间,给出最佳传递范围, 使问题加快求解。应当指出, 由于

该问题比较复杂, 影响因素较多,最佳方案不是唯一的, 应当在上

述范围中设计几种“最佳”方案, 比较后择选。
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    表 9. 2 试 验 工 况

工况 结构 安装情况 f ( Hz)

1 g

2

3

原
车
座
椅

原座椅 (橡胶支承 )

无支承元件

原橡胶支承改为弹簧

5 �. 8

7. 1

3. 0

4 g

5

6

试
验
座
椅

两根弹簧接紧

三根弹簧接紧

橡胶块约束滑块滑动

3 �. 81

4. 0

8. 0

9. 3 结构计算

驾驶室系统计算分析包括结构强度计算、结构刚度计算、系统

自振特性计算、传递特性计算、振动舒适性优化计算等。

一、计算模型

计算模型的优劣直接影响计算结果的可靠性,为此, 需反复调

整单元网格的划分,多次试算对比。在建模中,针对板、梁混合结构

的特点及加筋板的影响,使单元网格力求接近于真实结构。在计算

中选用平面三节点板单元、四节点板单元、空间梁单元、质量元、弹

簧元等,其单元数 1165 个,节点数 958个, 自由度数 5652个。

在振动系统传递特性计算中, 采用子系统组装法进行动力计

算。

二、结构强度与刚度计算

考虑到驾驶室是通过底部的四个弹性支承元件与车架柔性连

接, 其他部分处于自由边界,在计算中采用弹簧元件, 其元件参数

来自减振元件振动试验。计算时采用三种影响较大的工况, 即冲

击、转弯、制动,在三种不同工况里考虑静荷、风荷及不同方向的动

荷作用。计算结果见表 9. 3。
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表 9. 3 结构应力与变形

工  况 方向
应力
M P a

变形
mm

部   位
(应力 / 变形 )

冲

击

X   1 �. 41   0 �. 051 底板座椅附近 / 侧围中部

Y 1 �. 32 - 0 �. 320 底板座椅附近 / 底板中部

Z - 0 �. 95 0 �. 038 底板后部 / 后围下部

转

弯

X   7 �. 04   0 �. 102 前窗角 / 顶盖前缘

Y - 2 �. 34 - 0 �. 176 侧窗边缘 / 底板中部

Z 7 �. 45 0 �. 038 前窗角 / 底板后部

制

动

X   7 �. 57   0 �. 029 侧窗角 / 侧围中部

Y 4 �. 64 - 4 �. 604 侧窗前缘 / 底板后缘

Z - 6 �. 29 - 6 �. 708 侧窗角 / 侧窗角

  由计算结果可得出下列特点:

1. 驾驶室结构应力和变形不大。即便考虑应力集中影响, 其

应力水平与材料强度相比也相差甚远。

2. 应力和变形较高部位是底板、窗、门边角处。门边部位变形

较大使门窗松动,增大噪声。

三、结构自振特性计算

驾驶室系统由底部支撑元件、驾驶室、座椅及人体组成, 这是

一个多自由度非线性系统。在系统中, 驾驶室是核心结构。在结构

自振特性研究中通常采用软簧接地来实现自由边界状态, 在此也

采用这种常规办法用以求解结构的自振特性。在计算结构自振特

性时,应用子空间迭代法求解, 从而给出驾驶室系统的各阶固有频

率及其振型。

驾驶室前六阶固有频率是 23. 4Hz, 26. 2H z, 30. 8H z, 32. 3H z,

35. 7H z, 37. 2Hz。

四、振动传递特性计算

重型汽车整车振动系统由轮胎、前后桥、车架、驾驶室、座椅五
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大部分组成, 之间连接视为不同刚度、阻尼元件, 总体构成为多自

由度振动系统。在计算中采用 J. R iehle提出的建模方法, 在本方法

中, 将整车按装配关系划分成若干个子系统,即上述五大部分。用

试验或计算的方法求出每个子系统从入口到出口的传递函数, 再

将求得的两个子系统作为一个新子系统再与其余子系统连接, 逐

级拼装后组成待求的全系统。

整车系统振动传递特性计算结果是: 0. 3H z, 4H z, 9Hz, 11Hz。

与现场试验结果对比后可以认为 0. 3H z的显著峰值与实测 0. 8Hz

峰值接近,该频率为汽车前后俯仰振动主频; 4H z的主峰表明试验

与计算两者一致, 系人-椅系统的主频率; 9Hz 的主峰为车架上部

系统即悬挂上部系统频率, 实测为 7H z; 11H z的峰值不太显著, 计

算与试验相符合,为座椅系统的频率。

计算与试验的误差主要是由于振动系统比较复杂, 计算简化

且忽略侧向振动耦合影响以及阻尼元件的非线性影响所致。

五、座椅特性计算

座椅是整车振动舒适性的重要部件, 由于它直接与驾驶员接

触,使之直观性很强地影响用户对产品舒适性好与差的评价;系统

的最佳设计也要求对座椅进行研究,座椅试验也要与计算配合。

为了同试验比较, 将座椅作为刚度、阻尼单自由度振动系统,

人体作为集中质量置于其上,组成质量-刚度-阻尼系统, 即m-k-c。

其传递特性由下式计算:

β( f ) =
k2 + ( 2πf ) 2 c2

[ k - ( 2πf )
2
m]

2
+ ( 2πf c)

2

式中,β( f ) 为放大因子; k为刚度, N / cm或N/ m; c为阻尼, Ns / cm

或 N s/ m; f 为频率, H z; m 为质量, kg。

计算结果见图 9. 8。

  由特性曲线可见, 结构刚度在 100kN / m 有明显的放大特性;

结构刚度在 20kN / m ～ 70kN / m 振动传递较小;在明显的放大特

性区,阻尼对振动有明显的抑制作用。

六种座椅传递特性计算结果见图 9. 9。
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图 9. 8 座椅传递特性曲线

图 9. 9 六种座椅传递特性
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  可以看出, 计算与试验结果相吻合,两者都说明第 4种座椅的

结构特性有较好的振动性能。

9. 4 优化设计

一、驾驶室系统评议

本专题研究历时 10年, 耗费大量人力、物力, 进行了多次现场

试验、驾驶室结构试验、座椅结构试验、减振元件试验以及大量计

算工作,综合起来有下列几个结论。

1. 驾驶室系统直接影响整车的振动舒适性, 而舒适性取决于

车轮、轴系统、车架、驾驶室、座椅各部分振动特性。特别是存在非

线性元件, 使该问题变得极为复杂, 解决它技术难度极大, 这也是

它困扰着有关工程界的原因。在重型矿用汽车行业里, 不论是生产

厂还是用户,中外有关的技术人员都熟知该类车振动大, 驾驶员工

作不久就患胃下垂职业病,这些问题至今仍然存在, 解决的难度非

常大。

2. 研究证实这类汽车油气悬挂具有良好的减振性能, 在这个

多自由度振动系统中,驾驶室及座椅减振性较差, 特别是驾驶室系

统。

3. 由大量的现场试验和社会调查,听取驾驶员的反映, 该车在

行驶时横向振动高于垂直振动;空车行驶振动大于重载车行驶,

振动超标现象多为矿山道路条件较差地区, 或者在排土场附近的

地方。

4. 系统振动舒适性不佳的原因在于多自由度系统各部分刚

度、阻尼与系统不匹配, 特别是驾驶室下部的支撑垫。

5. 座椅特性的研究从重要程度和难度上来说,次于驾驶室, 但

它直接与驾驶员接触。于是就成为直接评价舒适性的依据, 解决的

办法也是寻求最佳匹配。
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6. 综合上述, 重型汽车振动舒适性现代设计的核心技术就是

系统的最优化设计。

二、振动系统的建模

在驾驶室系统振动舒适性研究中, 许多人提出不同的动力学

模型, 如两自由度模型、三自由度模型、五自由度模型或更多自由

度的模型。在这里介绍五自由度系统模型动力方程求解, 其中驾驶

室为双自由度、座椅为一个自由度、人体为双自由度。模型见图

9. 10。

图 9. 10 驾驶室系统计算模型

  振动系统的振动方程为式( 8. 73) , 该式在五自由度系统中各

量表示如下:

x = ( x 1 , x 2 , x3 , x 4 , x 5 ) T

M = diag ( m1 , m2 , m3 , m 4 , m 5 )

即对角线上主元素为 m 1 , m 2 , m 3 , m 4 , m5。

阻尼阵 C 中元素为 c1 , c2 , c3 , c4 , c5 的组合或者为零;刚度阵 K

中元素也为各刚度的组合或者为零。这些不难由动力学方程中得
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到。

在优化计算中, 选取人体垂直振动加速度均方值作为目标函

数,即

δ
2
ẍ

3
=∫
∞

0

S ẍ
3
(ω) dω

其中 S ẍ
3
(ω) = ω4 ©¦h3 (ω) ©¦2 S q(ω)

S q(ω) 为振动系统的输入功率谱密度,在计算中取为白噪声输入。

约束条件是限制变量的取值范围, 如阻尼应为正值, 刚度也为正

值。设计变量为驾驶室及座椅的刚度和阻尼。

在计算中,将人体视为双自由度系统, 取有关参考文献中推荐

的研究成果, 作为计算的已知参数,求其最优解。人体模型参数为

m 3 = 32. 7k g, m4 = 29. 8kg, m 5 = 5. 5kg;

k4 = 2. 284× 10
4
N / m, k5 = 1. 356× 10

4
N / m;

c4 = 339N s/ m, c5 = 192N s/ m。

优化计算结果见表 9. 4。

   表 9. 4 计 算 结 果  

     类  别

内  容      
优化前 优化后

c1 z, c2 ( N s / m) 2 �. 04× 103 2 e. 14× 103

k1 �, k2 ( N / m) 3 �. 48× 105 2 y. 3× 105

c3 � ( N s / m) 2 �. 0× 102 1 y. 2× 102

k3 � ( N / m) 2 �. 0× 104 3 y. 5× 104

δ2 �
ẍ 3
 ( m 2/ s 4) 3 b764 735. 75 539 �661. 25

9. 5 工业性试验

研究成果的最后归宿就是应用。实用前的工作就是减振元件
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和座椅的试制。以减振元件为例说明后序工作过程。

一、新元件设计

在设计之前首先从原橡胶垫和市场上现有的类似橡胶垫减振

器或弹簧减振器中各选择 4件～ 5件,分别测定刚度和阻尼。从其

中找出接近优化值的橡胶或弹簧橡胶组合垫, 该元件作为设计参

考件, 再考虑原减振元件安装尺寸和优化的刚度与阻尼值设计新

元件。

二、试制

按新设计图纸加工制造新元件, 其后, 对新元件进行性能测

试。选出接近优化值的元件做传递性试验, 试验条件尽量仿真于实

际。反复进行上述的试验与试制, 如同数学上的迭代法, 直至获得

满意的减振元件为止。

三、工业性试验

将试制的至少三套减振元件装车现场运行试验, 在矿山路面

上作新旧减振元件振动传递特性的现场对比测试, 比较性能的优

劣; 驾驶员对新旧减振元件两台车的舒适性直观感受评价也是重

要考核标准。前者为定量, 后者为定性。

座椅的设计和研制过程也与上述类似。这里不再赘述。值得提

及的是,本节所述的研制工作陆续地开展, 它需要相当大的人力与

物力的支持, 更需要时间。但可以肯定地说, 本章的大量工作和研

究程序应当是悬置系统的现代设计的主要内容。
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