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摘　 要:以某城市轨道交通车辆用踏面制动单元安装螺栓组为研究对象ꎬ通过有限元分析解析

出复杂结构形式螺栓组各连接柔度、载荷分布等因素ꎬ并结合 ＶＤＩ ２２３０ 标准对高强度螺栓紧

固系统进行强度及可靠性评估ꎬ实现踏面制动单元安装螺栓连接分析与优化ꎮ
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０　 引言
踏面制动单元作为车辆刹车制动执行部件ꎬ通过高强

度螺栓安装连接至转向架ꎬ故螺栓连接性能关系着车辆运

营安全ꎬ其可靠性至关重要ꎮ 传统的螺栓组连接设计过程

中往往是将连接件与被连接件假定为刚体ꎬ根据螺栓数量

及分布情况ꎬ分析单个螺栓承受载荷形式及载荷量值[１] ꎮ
邹伟[２] 通过有限元计算与理论计算相验证的方式ꎬ分析

了电铲底盘连接螺栓组载荷分布及其强度评估ꎮ 赵群

等[３] 利用有限元分析方法ꎬ分析了结构刚度对翼根螺栓

组载荷分布的影响ꎮ 国内外部分学者采用试验方式对螺

栓预紧影响因素与连接强度进行了研究[４－５] ꎬ但是由于实

验研究成本高ꎬ研究结论适用范围小ꎬ难以推广运用ꎮ 同

样也有很多学者采用有限元建模[６－７] ꎬ但由于高强度螺栓

连接有限元建模涉及材料非线性、接触非线性等行为ꎬ导
致精确建模难度较高ꎬ且暂无可靠性较高的基于有限元分

析结果的评估方法ꎮ
本文将有限元建模与 ＶＤＩ ２２３０[８] 标准的经验设计分

析方法相结合ꎬ利用有限元分析解决复杂螺栓组载荷分

布、螺栓载荷ꎬ借鉴 ＶＤＩ ２２３０ 标准中经验评估方法解决螺

栓强度、疲劳分析问题ꎬ并在此基础上通过优化螺栓连接

柔度ꎬ提高螺栓可靠性ꎬ研究思路见图 １ꎮ

１　 有限元建模

螺栓承受载荷及疲劳特性与被连接对象刚度系统相

关ꎬ为解析螺栓组载荷分布及连接紧固系统柔度ꎬ本文通

过有限元软件进行螺栓连接紧固系统有限元建模ꎮ 螺栓

组主要由 ４ 个 １０.９ 级的 Ｍ２０ 螺栓构成(１ 号螺栓 Ｍ２０×
８５ꎻ２ 号螺栓 Ｍ２０×２６５ꎻ３ 号螺栓 Ｍ２０×２３５ꎻ４ 号螺栓 Ｍ２０×
２３５)ꎬ螺栓直径规格受空间结构限制ꎬ无法采用更大直径

的螺栓ꎬ被连接紧固系统主要由转向架与踏面组成ꎬ螺栓

紧固系统有限元划分见图 ２ꎮ
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图 １　 高强度螺栓组连接分析流程
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图 ２　 踏面安装示意图及有限元模型
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１.１　 连接系统柔度计算

针对紧固系统建模ꎬ其中踏面安装状态下 ｘ、ｙ 与 ｚ ３
个方向分别为车辆运行的横向、纵向与垂向ꎮ 踏面与转向

架采用摩擦接触ꎬ螺栓分别与被连接件同样采用摩擦接

触ꎬ摩擦系数初定 ０.１５ꎮ 为分析紧固系统柔度ꎬ将螺栓紧

固系统进行预紧力加载ꎬ预紧力初设 ２２.７ ｋＮꎬ加载预紧力

模型见图 ３ꎮ
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图 ３　 螺栓预紧加载模型

通过分析可知ꎬ４ 个螺栓、被连接紧固系统柔度计算

结果见表 １ꎮ

表 １　 螺栓连接紧固系统柔度　 单位:×１０－６ Ｎ􀅰ｍｍ－１ 　

螺栓号 δｓ(螺栓) δｐ(被连接件)

１ １.３３ ０.１８

２ ６.０３ ０.５９

３ ５.８０ ０.９９

４ ５.９７ １.２１

　 　 被连接件预紧加载后变形云图见图 ４ꎮ
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图 ４　 预紧状态被连接件变形云图

１.２　 螺栓组载荷分布计算

同样针对紧固系统建模ꎬ踏面与转向架采用摩擦接

触ꎬ但螺栓分别与被连接件采用绑定约束ꎮ 由于踏面为转

向架安装设备ꎬ故分别根据标准 ＧＢ / Ｔ２１５６３ 轨道交通机

车车辆冲击和振动与踏面正常制动工况定义出螺栓强度

分析工况与疲劳分析工况ꎬ其中 ３０ｇ 冲击工况为螺栓强度

分析工况(３ 个方向)ꎬ踏面最大常用制动工况为螺栓疲劳

分析工况(３３ ｋＮ 推出力)ꎮ 通过分析得知 １ 号－４ 号螺栓

轴向及剪切方向承载见表 ２－表 ４ꎮ

表 ２　 ３０ｇ 冲击工况下螺栓轴向载荷　 单位:Ｎ　

螺栓号 横向冲击 纵向冲击 垂向冲击

１ ７.２６×１０３ ８.７９×１０３ １.３３×１０４

２ ７.２１×１０３ １.０１×１０３ ６.３４×１０３

３ ２.５５×１０２ １.４７×１０３ １.２７×１０３

４ ５.０８×１０２ ９.４６×１０２ １.０１×１０３

表 ３　 ３０ｇ 冲击工况下螺栓剪切方向载荷　 单位:Ｎ　

螺栓号 横向冲击 纵向冲击 垂向冲击

１ １９ １２３.１０ １ ０３３.３５ ８２９.３９

２ １ ３３９.４５ ９６.０８ ３４.４７

３ ２８.０１ １９０.６０ １６２.９５

４ １ ４３２.７４ １２６.５９ １２２.３８

表 ４　 最大常用工况螺栓负载 单位:Ｎ　

螺栓号 轴向载荷 剪切载荷

１ ３.１２×１０４ ２ ７２２.１５

２ １.７６×１０３ １７７.９０

３ １.３６×１０４ ４９.０６

４ ２.５１×１０３ ７９.１４

　 　 通过分析可知ꎬ垂向冲击工况下 １ 号螺栓分别承受最

大轴向载荷ꎬ且横向冲击工况下 １ 号螺栓分别承受最大剪

切方向载荷ꎮ ４ 个螺栓中 １ 号螺栓使用条件最为严酷ꎬ故
本文后续主要针对 １ 号螺栓并结合 ＶＤＩ ２２３０ 标准进行强

度、疲劳校核ꎮ

２　 基于 ＶＤＩ ２２３０ 螺栓强度计算

ＶＤＩ ２２３０ 标准是用于高强度螺栓紧固系统设计计算

的规范ꎬ规范中明确阐述了高强度螺栓紧固系统的计算思

路、步骤及评估方式ꎬ已被广泛参考ꎮ

２.１　 螺栓最小工作载荷

针对螺栓紧固系统ꎬ其基本原则即为螺栓不得发生松

动ꎬ螺栓承载不得大于预紧力ꎬ故 １ 号螺栓紧固件最小工

作载荷 Ｆｋｅｒｆ计算如下:
Ｆｋｅｒｆ ＝ｍａｘ(ＦｂｄꎬＦｂｑ) (１)

Ｆｂｑ ＝
Ｆｑ

ｑ􀅰μＴｍｉｎ
(２)

式中:Ｆｂｄ为最大轴向负载ꎻＦｂｑ为剪切负载所需最小轴向

夹紧载荷ꎻＦｑ 为最大剪切负载ꎻｑ 为传递剪切载荷的分界

面数量ꎻμＴｍｉｎ为接触面摩擦系数ꎮ
通过 １.２ 小节中螺栓组载荷分布计算可知ꎬ１ 号螺栓

承受载荷最大ꎬ３０ｇ 横向冲击工况下的螺栓剪切载荷为

１９ １２３.１０ Ｎꎬ３０ｇ 垂向冲击工况下的螺栓轴向载荷为

１.３３×１０４ Ｎꎮ 假设踏面与转向架安装接触面摩擦系数为
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０.１２(球铁－结构钢)ꎬ则可求得螺栓最小需要工作载荷约

为 １５９.３６ ｋＮꎮ

２.２　 预埋量损失

预埋量损失是由于接触面在高预紧力状态下局部接

触点屈服、平面度调整、材料蠕变等因素引起的ꎬ故预埋量

损失由工作载荷、界面数量以及连接界面的表面粗糙度等

因素决定ꎬ预埋量损失导致的螺栓载荷损失值计算如下:

Ｆｚ ＝
ｆｚ

δｓ＋δｐ
(３)

本文中 １ 号螺栓的连接界面数量为 ２ꎬ连接界面为精

加工表面ꎬ参考 ＶＤＩ ２２３０ 标准确定预埋量损失值为 ５ μｍꎬ
带入计算可知载荷损失量约为 ３.３ ｋＮꎮ

综上所述ꎬ螺栓最小预紧力设计要求为 １６２.６６ ｋＮꎮ

２.３　 螺栓转矩计算

针对踏面制动单元安装螺栓初步选定为 Ｍ２０、１２.９ 级

高强度螺栓ꎮ 根据经验设定螺纹摩擦系数、螺栓头部摩擦

系数为 ０.１２ꎬ螺栓利用率 υ 设定为材料屈服强度的 ０.９ꎬ故
螺栓预紧力矩 ＭＭｚｕｌ及螺栓安装应力 σＭｚｕｌ计算如下:

σＭｚｕｌ ＝
υ􀅰Ｒｐ０.２ｍｉｎ

１＋３ [ ３
２ 􀅰

ｄ２

ｄ０

Ｐ
πｄ２

＋１.１５５μＧｍｉｎ( ) ]
(４)

ＭＭｚｕｌ ＝ＦＭｚｕｌ ０.１６Ｐ＋０ .５８ｄ２μＧｍｉｎ＋
ＤＫｍ

２ μＫｍｉｎ
æ

è
ç

ö

ø
÷ (５)

ＦＭｚｕｌ ＝σＭｚｕｌ􀅰Ａｓ (６)

ＭＧ ＝ＦＭｚｕｌ􀅰
ｄ２

２
Ｐ

πｄ２
＋１.１５５μＧｍｉｎ( ) (７)

式中:Ｒｐ０.２ｍｉｎ为螺栓屈服强度ꎻｄ２ 为螺栓螺纹中经ꎻｄ０ 为螺

栓螺纹最小截面直径ꎻＰ 为螺栓螺纹节距ꎻＤＫｍ为螺栓头部

摩擦环直径ꎻμＧｍｉｎ为螺纹最小摩擦系数ꎬ取值 ０.１２ꎻμＫｍｉｎ为

螺栓头部摩擦系数ꎬ取值 ０.１２ꎻＭＧ 为螺纹连接转矩ꎻＡｓ 为

螺栓应力截面积ꎮ
将参数代入计算可知螺栓安装 拉 应 力 σＭｚｕｌ 为

７２２.３１ ＭＰａꎻ预紧力矩 ＭＭｚｕｌ为 ６０３.２４ Ｎｍꎻ螺纹转矩 ＭＧ 为

２９９.２３ Ｎｍꎻ预紧力 ＦＭｚｕｌ为 １８６.８３ ｋＮꎬ大于螺栓最小预紧

力设计要求的 １６２.６６ ｋＮꎬ抗滑移安全系数为 １.１４８ꎮ

２.４　 工作载荷

踏面安装螺栓主要承受疲劳载荷为踏面最大常用制

动所产生的螺栓工作载荷ꎬ且螺栓承受的最大轴向附加载

荷亦为此工况ꎬ故可通过最大常用制动工况进行螺栓强

度、疲劳分析工况ꎮ
螺栓结构应力形式主要为拉伸－扭转组合应力ꎬ故需

分别计算最大轴向应力与螺纹产生的扭转切应力ꎬ采用第

四强度理论进行评估ꎮ

σｔｏｔａｌ ＝ σ２
ｚ ＋０.７５τ２ ꎬτ＝

ＭＧ

Ｗｐ
(８)

通过 １.２小节中螺栓组载荷分布计算可知ꎬ螺栓最大轴

向载荷 ＦＡｍａｘ为 ３１.２ ｋＮꎬ故预紧后螺栓附加载荷可计算如下:

ΔＦ＝ΦｎＦＡｍａｘꎬΦｎ ＝
δｐ

δｓ＋δｐ
(９)

计算可知螺栓附加载荷 ΔＦ 为 ３.８１ ｋＮꎬ螺栓最大应力

为 ７６９.４２ＭＰａꎬ小于螺栓材料屈服强度 １ ０８０ＭＰａꎬ强度安

全系数约为 １.４ꎻ疲劳应力幅值约为 ７.４ＭＰａꎬ远小于热处

理前轧制螺栓疲劳强度 σＡＳＶ ＝ ４４.６２５ＭＰａ(其中:σＡＳＶ ＝
０.８５􀅰(１５０ / ｄ＋４５))ꎬ疲劳安全系数为 ６.０ꎮ

３　 分析与优化
通过将有限元建模与 ＶＤＩ 标准中经验计算相结合的

方式进行螺栓连接评估可知ꎬ本文中所采用的螺栓组结构

设计存在不合理ꎬ１ 号－４ 号螺栓连接系统(含被连接件)
柔度差异较大ꎬ且分布不合理ꎬ导致螺栓要求强度高ꎮ 需

选用 １２.９ 级螺栓ꎬ预紧力矩大ꎬ且抗滑移安全系数仅为

１.１４８ꎮ 此外ꎬ目前行业内踏面安装用 １２.９ 级螺栓普遍采

用进口件ꎬ成本高ꎬ周期长ꎮ 故原方案还待改善优化ꎮ
针对原设计方案的不合理(１ 号螺栓柔度较小ꎬ载荷

集中)ꎬ本文将原 １ 号螺栓长度由 ８５ｍｍ 调整为 １８５ｍｍꎬ
增加长柔性衬套 (衬套内径 ϕ２２ｍｍꎬ外径 ϕ３２ｍｍꎬ长

１００ｍｍ)ꎬ具体优化方案及安装示意图见图 ５ꎮ

(a) ��� (b) ����

图 ５　 螺栓紧固系统优化示意图

３.１　 优化方案载荷分配计算

利用有限元分析再次评估优化方案ꎬ经分析优化前后

螺栓紧固系统柔度特性见表 ５ꎮ

表 ５　 螺栓连接紧固系统柔度　 单位:×１０－６ Ｎ􀅰ｍｍ－１ 　

螺栓号
原方案柔度 新方案柔度

螺栓 被连接件 螺栓 被连接件

１ １.３３ ０.１８５ ４.２３ １.００

２ ６.０３ ０.５９４ ６.０３ ０.６８

３ ５.８０ ０.９９０ ５.７９ ０.９６

４ ５.９７ １.２１０ ５.９４ １.１５

　 　 通过前文分析可知ꎬ对螺栓要求最高的载荷为横向冲

击导致的剪切载荷与最大常用工况导致的螺栓轴向载荷ꎮ
表 ６ 给出了 １ 号螺栓载荷分布优化结果ꎮ

表 ６　 １ 号螺栓载荷分布优化结果

载荷 原方案 / ｋＮ 新方案 / ｋＮ 优化百分比 / ％

横向冲击剪切载荷 １９.１２ ９.４７ －１０１.９

最大常用轴向载荷 ３１.２０ １９.３０ －３８.１

３.２　 优化方案螺栓评估

通过对优化方案螺栓最小预紧力要求、螺栓强度、疲

􀅰４２２􀅰



􀅰电气与自动化􀅰 刘元清ꎬ等􀅰城市轨道车辆踏面制动单元安装螺栓优化设计

劳等关键指标进行分析可知ꎬ优化方案的最小螺栓预紧力

设计需求为 ８０.３６ ｋＮꎬ远低于原方案的 １６２.６６ ｋＮꎬ故 Ｍ２０
螺栓等级可从 １２. ９ 级调整为 １０. ９ 级ꎬ预紧力矩可从

６０３ Ｎｍ 降低为 ５０２ Ｎｍꎬ抗滑移安全系数可从原来的 １.１４
提高至 １.４ꎬ且强度安全系数(１.４)与疲劳安全系数基本

不变ꎮ

４　 结语

综上分析结果ꎬ可得以下结论ꎮ
１)有限元分析可有效解决复杂结构螺栓组分布及载

荷计算ꎬＶＤＩ 标准可有效解决螺栓转矩设计、评估与选型ꎮ
通过有限元计算与基于 ＶＤＩ 标准高强度螺栓校核相结

合ꎬ取长补短ꎬ能够有效实现高强度螺栓紧固系统设计分

析与优化ꎮ
２)合理利用衬套结构形式ꎬ调整螺栓紧固系统柔度ꎬ

能够有效改善螺栓组载荷分布特性ꎬ减少载荷集中ꎬ提高

螺栓连接可靠性ꎮ
３)本文中螺栓组载荷分布计算是基于无预紧力螺栓

组连接固定状态下进行的ꎬ侧重考虑螺栓连接接触面未发

生滑移(螺栓连接原则上尽量规避连接接触面发生滑

移)ꎬ其载荷特性与螺栓预紧状态下的载荷特性有一定区

别ꎬ有待进一步研究ꎬ但这并不影响螺栓组连接系统结构

优化ꎮ

４)本文结合 ＶＤＩ ２２３０ 进行螺栓连接性能进行评估

时ꎬ主要摩擦系数、预埋量等皆参考标准设置ꎬ具体数值还

有待进一步测试分析ꎬ提高紧固系统设计、评估合理性ꎮ
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图 ７　 电池舱中各检测点与环境温差

　 　 综上可知ꎬ储能柜组合式散热系统能够通过高温热测

试试验ꎬ达到设计要求ꎮ 但对比热仿真数据可知:组合式

散热系统中ꎬ配电舱风冷散热系统仿真数据明显低于高温

热测试数据ꎬ电池舱中空调冷却散热系统仿真数据明显高

于高温热测试数据ꎮ 造成以上偏差的原因如下:１)测试

环境的误差波动所致ꎬ如热电偶的测量精度、高温箱的温

度波动等ꎻ２)三相不平衡治理装置 ＳＰＣ 等采用风冷散热

装置的热损耗超过 ３％ꎬ理论偏离实际ꎻ３)进出风口过滤

棉的实际风阻比理论数据大ꎻ４)电池包充放电的实际工

作状态不是稳定的线性关系ꎬ如亏电多比亏电少充电时实

时功率相差很大ꎻ５)空调实际工作时的设置制冷温度点

和回风温度差有一定的误差ꎬ且空调制冷时ꎬ吹出冷风的

温度远远低于 ２５℃(实测在 １１℃左右)ꎮ 鉴于以上原因ꎬ
建议:①高温热测试时ꎬ增加监测点ꎬ并做数据处理ꎻ②可

实际测试常规过滤棉的风阻与风速关系ꎬ积累相关参数ꎻ
③在测试过程中ꎬ可实时监测风冷散热装置和电池包的工

作电压电流等ꎻ④增加空调的送回风口的温度实时监测ꎬ
积累空调工作的相关经验参数ꎮ

２　 结语
高防护户外储能柜的组合式散热系统设计过程可见ꎬ

理论计算结合热仿真设计ꎬ并辅以高温热测试试验ꎬ可极

大地缩短散热系统的开发时间ꎬ提高研发的成功率ꎮ 且在

市场竞争日趋激烈的今天ꎬ组合式散热系统相比传统的单

一散热系统ꎬ其设计思路更加灵活可变ꎬ可发挥单一散热

系统各自的优势ꎬ市场竞争力更加突出ꎮ
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