
􀅰机械制造􀅰 冯小庭􀅰列车车轴的热弹性振动分析

基金项目:陕西省 ２０１９年度纵向课题资助项目(１９ＪＫ０６９７)
作者简介:冯小庭(１９８５—)ꎬ男ꎬ陕西榆林人ꎬ讲师 /实验师ꎬ硕士ꎬ研究方向为机电一体化ꎮ

ＤＯＩ:１０.１９３４４ / ｊ.ｃｎｋｉ.ｉｓｓｎ１６７１－５２７６.２０２１.０２.０２０

列车车轴的热弹性振动分析
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摘　 要:基于 Ｅｕｌｅｒ － Ｂｅｒｎｏｕｌｌｉ 梁理论ꎬ并假设车轴轴向温度场为一维稳态导热问题ꎬ使用

Ｈａｍｉｌｔｏｎ原理推导出列车车轴的热弹性振动的运动方程ꎬ使用 Ｒａｙｌｅｉｇｈ－Ｒｉｔｚ 法对方程进行离

散处理ꎬ研究温度对车轴振动的影响ꎬ得到车轴的模态坐标值随时间的变换关系ꎮ 研究表明ꎬ
热源温度提高会增大列车车轴的热弹性振幅ꎬ需要对轴温进行准确、及时的测量ꎬ同时车轴在

刹车过程中受到集中载荷的作用也会使列车的振动加剧ꎮ
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０　 引言

铁道客车集中轴温报警器是检测铁路客车运行轴温、
保证旅客列车运行安全的重要设备ꎮ 客货车轴温报警器

由传输线路、温度传感器、控制显示器及数据记录仪组成ꎮ
客货运列车 １００％安装轴温报警仪设备ꎬ对轴温进行实时

监测ꎬ其目的是对列车轴承进行运行状态实时监测ꎮ 随着

列车运营速度的不断提升ꎬ轴承、刹车发热对列车车轴的

动态特性的影响愈加显著ꎬ其热弹性振动研究显得十分

必要ꎮ
有大量的文献涉及典型结构的热弹性振动分析[１－５] ꎮ

寇海江提出了热冲击和碰摩故障共同作用下的旋转悬臂

板系统动力特性解析解法ꎬ讨论分析得出热冲击和碰摩故

障对薄板振动的影响规律[６] ꎮ 孙凯鹏建立热弹性梁动力

学建模ꎬ并对热弹性梁进行热弹性有限元分析[７] ꎮ 王明

禄讨论 ＦＧＭ梁在热载荷作用下的变形和应力分布ꎬ发现

热载荷下 ＦＧＭ梁的应力翻转现象[８]以及结构在湿热磁等

复杂物理场协同作用下的振动特性[９－１０] ꎮ 通过研究发现ꎬ
列车车轴的热弹性研究尚不多见ꎮ

本文中将列车车轴等效为简直梁ꎬ基于 Ｅｕｌｅｒ －
Ｂｅｒｎｏｕｌｌｉ梁理论ꎬ研究了车轴在恒定温度场中的振动问

题ꎻ应用热弹性理论得出梁的本构关系ꎻ使用 Ｈａｍｉｌｔｏｎ 原

理推导出系统的动力学方程ꎬ并使用 Ｒａｙｌｅｉｇｈ－Ｒｉｔｚ 法对

方程进行离散ꎻ研究了温度变化对车轴振动的影响ꎮ

１　 系统建模

１.１　 系统动能和势能

列车在行进过程中ꎬ轴承与车轴接触有发热现象ꎮ 将

列车车轴简化为简支梁ꎬ在两段受恒定热源的加热ꎬ如图

１所示ꎮ 建立图示的坐标系 Ｏｘｙｚ ꎮ 梁截面圆形半径为 ｒ ꎬ
长为 Ｌ ꎬ横截面积为 Ａ ꎬ弹性模量为 Ｅ ꎬ截面惯性矩为 Ｉ ꎬ
泊松比为 μ ꎬ密度为 ρ ꎬ热膨胀系数为 α ꎮ 假设温度场沿

横向分部均匀ꎮ
z

x

图 １　 列车车轴
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梁上任意一点 Ｐ０(ｘ) 变形后的位置是 Ｐ ꎬ其在惯性坐

标系 Ｏｘｙｚ 下的变形矢量为 ｕ ＝ [ｕꎬｗ] Ｔ ꎮ
Ｐ 点在惯性坐标系 Ｏｘｙｚ 下的矢径为

ｒ ＝ ｕｉ ＋ ｗｋ (１)
式(１)对时间求导ꎬ得到 Ｐ 点的速度矢量

Ｖ ＝ ∂ｕ
∂ｔ

ｉ ＋ ∂ｗ
∂ｔ
ｋ (２)

则系统的动能为
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根据 Ｅｕｌｅｒ－Ｂｅｒｎｏｕｌｌｉ梁理论和线性热弹性假设ꎬ即材料

的弹性模量 Ｅ 不随温度变化[１２]ꎬ可得材料本构方程为

σ ｘ ＝ Ｅ[ε ｘ － α(Ｔ － Ｔ０)] (４)
不计梁的面内拉伸变形ꎮ 故系统势能仅是弯曲变形

的应变能
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其中 ＮＴ 、 ＭＴ 为热轴力、热弯矩ꎬ表达式如下:

ＮＴ ＝ ∫Ｅ εＴｄＡ ＝ ＥＡα(Ｔ － Ｔ０) (６)

ＭＴ ＝ ∫Ｅα(Ｔ － Ｔ０) ｚｄＡ (７)

式中 Ｔ０ 是参考温度ꎬ即车轴刹车盘处的温度ꎮ

１.２　 系统运动方程

应用 Ｈａｍｉｌｔｏｎ原理建立系统的动力学方程ꎮ 将动能、
势能、外力功的变分代入式(６)ꎮ 并在任意两个时刻积分

∫ｔ １
ｔ０
(δ Ｔｋｉｎｅｔｉｃ － δ Ｕｐｏｔｅｎｔｉａｌ ＋ δＷ)ｄｔ ＝ ０ (８)

其中 ｔ０ 、 ｔ１ 为任意两个固定时刻ꎮ 将式(３)、式(５)代入

式(６)ꎬ得系统的动力学方程为

ρＡ ∂
２ｕ
∂ｔ２

－ ＥＡ ∂
２ｕ
∂ｘ２

＋
∂ＮＴ

∂ｘ
＝ ０ (９)
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∂ｘ２
＝ ｆ (１０)

由上式可知温度与轴向运动之间是耦合的ꎮ 考虑到

横向振动远大于轴向振动ꎬ故仅研究横向振动ꎮ 热响应特

征时间与结构响应特征时间的比是振动的一个关键参数ꎮ
当温度变化缓慢或者温度变化频率远小于轴向振动频率

时ꎬ即可以忽略温度与弹性之间的耦合关系ꎮ 同时ꎬ温度

沿 ｘ 轴方向有变化ꎮ 控制方程整理为

ρＡ ∂
２ｗ
∂ｔ２

－ ∂
∂ｘ
(ＮＴ

∂ｗ
∂ｘ
) ＋ ＥＩ ∂

４ｗ
∂ｘ４

－
∂２ＭＴ

∂ｘ２
＝ ｆ (１１)

１.３　 温度场

当列车在刹车时ꎬ刹车盘剧烈发热ꎮ 视车轴一端的温

度恒定ꎬ即刹车与车轴连接的根部温度是恒定的ꎮ 则ꎬ此

时问题转换为一维稳定传热问题ꎮ 将车轴散热问题视为

内部有负热源的热传导问题ꎬ由一维稳态傅里叶导热方程

可知

ｄ２Ｔ
ｄｘ２

＋ Φ
􀅰

λ
＝ ０ (１２)

式中: λ 为热传导系数ꎻ Φ
􀅰

为单位时间的散热量ꎮ 考虑到

车轴向环境散热ꎬ则 Φ
􀅰

取符号ꎮ 为求取导热问题的解ꎬ引
入过余温度 θ ＝ Ｔ － Ｔ０ ꎬ θ０ ＝ Ｔ０ － Ｔ¥ ꎮ 其中 Ｔ０ 为车轴刹

车片片根部的初始温度ꎬ Ｔ¥ 为车轴的轴端温度ꎮ 式(１２)
转换为二阶常微分方程ꎬ其解为:

θ ＝ θ０
ｅｍｘ ＋ ｅ２ｍＬ ｅ －ｍｘ

１ ＋ ｅ２ｍＬ
(１３)

式中 ｍ ＝ 　 ｈｓＰ / λＡ 为常数ꎮ 其中: ｈｓ 为梁的表面换热系

数ꎻ Ｐ 车轴的横截面周长ꎻ Ａ 横截面积ꎮ 将式(１３)写为实

际温度

Ｔ ＝ (Ｔ０ － Ｔ¥)
ｅｍｘ ＋ ｅ２ｍＬ ｅ －ｍｘ

１ ＋ ｅ２ｍＬ
＋ Ｔ０ (１４)

将上式代入热弯矩表达公式ꎬ整理再代入式(１１)ꎬ即
可得车轴热弹性振动方程ꎮ 可知在温度场中的振动可以

视为简支梁受到不变激振力的强迫振动ꎮ

２　 振动分析

为了研究导热梁的一般振动ꎬ对振动方程进行无

量纲化处理ꎮ 用假设模态法进行求解ꎬ设运动方程的

解为

ｗ(ｙꎬｔ) ＝ ∑Ｎ

ｉ ＝ １
ψ ｉ(ｙ) ｑｉ( ｔ) ＝ ψ(ｙ)ｑ( ｔ) (１５)

已知简支梁的固有频率振型函数为

ω ｉ ＝ ｉπ
Ｌ( )

　 ＥＩ
ρＡ
ꎬ φ ｉ(ｘ) ＝ ｓｉｎ ｉπｘ

Ｌ
ꎬ将式(１５)代入

式(１１)ꎮ 模态函数的选取需满足悬臂梁振动的边界条

件ꎮ 即ꎬ ψ(ｘ) 为满足边界条件的振型函数行向量ꎬ ｑ( ｔ)
为广义坐标列向量ꎮ 由于广义坐标之间是相互独立的ꎬ故
振动方程可整理为

Ｍ ｑ􀅰􀅰＋Ｋｑ－ＫＴｑ＝Ｆ (１６)
其中:Ｋ 是刚度矩阵ꎻＫＴ是由于热弹性引起的刚度变化ꎻＭ
是层合梁质量矩阵ꎮ 广义坐标向量 ｑ ＝ {ｑ１ꎬｑ２ꎬ􀆺ꎬｑＮ} Ｔ ꎮ
Ｆ 是广义力向量ꎮ 依据振型的正交性ꎬ质量矩阵 Ｍ 的第 ｉ
行、 ｊ 行的元素表达式为

Ｍｉｊ ＝ ρＡ∫Ｌ
０
ψ ｉ(ｘ) ψ ｊ(ｘ)ｄｘ (１７)

刚度矩阵 Ｋ 的第 ｉ 行、 ｊ 行的元素表达式为

Ｋｉｊ ＝ ＥＩ∫Ｌ
０
ψ ｉ(ｘ) ψ４ｊ (ｘ)ｄｙ (１８)

由温度引起的刚度矩阵 ＫＴ 的第 ｉ 行、 ｊ 行的元素表达

式为

ＫＴｉｊ
＝ ＥＡα∫Ｌ

０
ψ ｉ(ｘ){ψ′ｊ(ｘ)(Ｔ０ － Ｔ¥)ｍ

ｅｍｘ － ｅ２ｍＬ－ｍｘ

１ ＋ ｅ２ｍＬ
＋

ψ″ｊ(ｘ)[(Ｔ０ － Ｔ¥)
ｅｍｘ ＋ ｅ２ｍＬ－ｍｘ

１ ＋ ｅ２ｍＬ
＋ Ｔ０]}ｄｙ (１９)
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３　 数值计算
设表面换热系数ｈｓ、热传导系数 λ 不随温度变化ꎬ是

常值ꎮ 各个参数的取值如下:弹性模量 Ｅ ＝ １.７５×１０１１ Ｐａꎬ
车轴横截面积 Ａ ＝ ０. ０２６ １ ｍ２ꎬ热膨胀系数 α ＝ １. ２ ×
１０－５ ｍ / ℃ꎬ密度 ρ＝ ７ ８００ ｋｇ / ｍ３ꎬ初始温度Ｔ０ ＝ ８０ ℃ꎬ环境

温度Ｔ¥
＝ ２０ ℃ꎬ导热系数 λ ＝ ４８Ｗ / (ｍ􀅰Ｋ)ꎬ表面换热系

数ｈｓ ＝ ２９Ｗ / (ｍ２􀅰Ｋ)ꎮ 计算的时长为 ２ ｓꎮ 一般而言低阶

振型在振动中发挥主要作用ꎬ故截取前 ４阶振型叠加作为

车轴的实际振动ꎮ
图 ２是刹车盘温度 ８０ ℃、车轴远端 ２０ ℃时的实际振

动ꎮ 分别截取了不同时刻的实际振动ꎬ振动幅值的数量级

较小ꎬ说明实际车轴振动的幅值很小ꎮ
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图 ２　 随时间变化时的振动

当刹车片处的温度变化时ꎬ车轴的振动是变化的ꎮ 现

考察ꎬ温度变化与最大振幅之间的关系ꎮ 刹车片在８０ ℃ ~
１００ ℃的范围变化时ꎬ研究一个振动周期内最大振幅与温

度的关系(图 ３)ꎮ
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图 ３　 刹车片端的温度与最大振幅

由图 ３可知ꎬ随着刹车片处的温度提高ꎬ车轴最大振

幅呈现波浪上升的趋势ꎬ这是因为温度的提升使得热应力

增加ꎬ从而车轴的振动幅值增大ꎮ
当列车在不同的地域行进时ꎬ外界的温度是不同的ꎮ

为了简化研究ꎬ假设环境温度即为列车车轴远离刹车片的

轴端温度ꎮ 图 ４是环境温度与最大振幅的变化图ꎮ
由图 ４可知ꎬ随着环境的温度提高ꎬ车轴最大振幅呈

现曲线下降的趋势ꎮ 这是因为温差减小使得热应力减小

的缘故ꎮ
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图 ４　 环境温度与最大振幅

车轴所受集中力对车轴的振动也是有影响的ꎮ 刹车

盘温度 ８０ ℃ꎬ车轴远端 ２０ ℃时ꎬ刹车盘处施加[１０３ Ｎꎬ
２×１０３ Ｎ]之间的集中载荷ꎮ 考察最大振幅与集中载荷之

间的关系(图 ５)ꎮ
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图 ５　 集中力与最大振幅

由图 ５可知ꎬ随着集中力的幅值增加ꎬ车轴最大振幅

呈现曲线上升的趋势ꎮ 外力对车轴振幅的影响比温度引

起的变化要更加明显ꎮ
图 ６是集中力和温度同时变化时的车轴最大振幅变

化的趋势图ꎮ 从图 ６(ａ)可知刹车温度越大、集中力越大

时车轴的振动幅值越大ꎮ 从图 ６(ｂ)可知ꎬ其他条件不变

时ꎬ环境温度越小、集中力越大时车轴的振动幅值越大ꎮ
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图 ６　 温度集中力同时作用时的振动

尽管车轴最大振幅的数量级是很小的ꎬ但是当车轴内

部有气孔、裂纹等加工缺陷时ꎬ剧烈的振动会恶化车轴的

力学性能ꎮ 因此ꎬ需要实时检测车轴的温度ꎬ避免轴温过

高时车轴的振动幅值增大ꎮ

４　 结语

因列车车轴的热弹性振动研究资料有限ꎬ当列车以极

高的速度运行时ꎬ列车车轴的振动就不能简单地被忽略ꎮ
本文建立了一种列车热弹性振动的简化模型ꎬ得出轴温的

增大会使得车轴的振动加剧ꎬ这就需要对轴温进行准确、
及时地测量ꎬ同时车轴在刹车过程中受到集中载荷的作用

也会使列车的振动加剧ꎮ 在后续的研究中可以考虑用

Ｔｉｍｏｓｈｅｎｋｏ梁作为车轴振动模型的近似简化ꎮ
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５　 结语

运用该疲劳评估系统对某地铁转向架构架的典型焊

缝和母材进行了疲劳强度评估ꎬ并与试验结果进行对比分

析ꎬ得出结论如下:
１)该评估系统由数据库模块、疲劳计算模块和人机交互

模块组成ꎬ其中疲劳计算模块是该系统的核心和中枢ꎻ
２)对于该构架的焊缝评估ꎬ各焊缝由于所处位置不

同ꎬ受载形式差别较大ꎬ导致各方向应力对于综合效果的

贡献程度有所差别ꎬ立板角焊缝的应力点多轴效应更为明

显ꎬ受力环境相比其他更为恶劣ꎬ应当引起高度重视ꎻ
３)采用该评估系统分析出的母材最危险位置与试验

结论吻合ꎬ单轴方法由于关注最大主应力方向而无法识别

压缩区的危险点ꎬ多轴方法通过三向应力综合处理ꎬ可以

捕捉压缩区的危险点ꎮ 该评估系统评估出的安全裕量较

试验更小ꎬ且危险位置相同ꎬ其评估结果可信ꎮ
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