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变轨距转向架锁紧机构修形
研究及强度分析
陈丙硕，黄志辉，刘志超，李治桦

（ 西南交通大学 轨道交通运载系统全国重点实验室，四川 成都 610031 ）

摘 要：某变轨距转向架锁紧机构存在应力集中现象，而平键作为该锁紧机构的主要承载部件，应力集

中现象最为严重。为有效缓解应力集中现象，文章分别研究了不同修形方式及其修形参数对锁紧机构应力的

影响，并确定了最终的修形方案。对修形后的锁紧机构进行静强度和疲劳强度分析，结果表明：对平键进行

相切圆弧修形的效果优于鼓形修形，并且当未修形长度为77 mm、修形量为7 μm时，修形效果最佳。修形后

锁紧机构的最大Mises应力相较于未修形时降低了46.60%，有效缓解了应力集中现象。修形后锁紧机构的静

强度和疲劳强度均满足设计要求，可为变轨距转向架的设计提供参考。
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0　引言

某变轨距转向架锁紧机构由轴箱梁、轴箱体和平

键3部分组成，依靠轮对自身重力便可自行解锁[1]。平

键作为主要承载部件，具有保证列车正常行驶时车轮

不发生横向偏移的重要作用，需要承受轮轴横向载荷，

但其受力情况恶劣，应力集中现象严重，因此有必要

对其进行修形研究，以缓解应力集中现象。文献[2]对

变轨距转向架轮轴结构中的轴套式花键进行鼓形修形，

有效降低了花键副的最大接触应力。文献 [3] 以

CRH380A高速动车组的牵引齿轮为研究对象，提出了

全齿廓结合齿向的综合修形方法，有效改善了齿轮的

传动性能。文献[4]以“柱塞泵缸体-主轴花键”为研究

对象，提出了一种基于空间点阵的精准修形方法，缓

解了应力集中现象，有效降低了花键的最大接触应力

和磨损量。文献[5]在传统组合修形的基础上，综合分

析摆线轮传动精度和齿面接触应力，提出了一种基于

接触应力均化的摆线轮修形方法，该方法提高了传动

精度，并有效改善了齿面的受力情况。文献 [6]以

CRH3动车组的传动齿轮为研究对象，基于XGBoost算

法确定了最优修形参数取值，有效改善了齿轮传动性

能，减少了齿轮偏载情况。文献[7]以变轨距转向架轴

箱轴承为研究对象，研究了不同滚子修形方式对轴承

接触应力的影响。文献[8]以变轨距转向架轴箱为研究

对象，结合相关标准确定了轴箱载荷工况，对轴箱的

静强度和疲劳强度进行评估，并分析了轴箱可能出现

疲劳破损的位置。

目前，国内尚未有关于平键修形的相关研究，本

文参考滚子轴承和齿轮的修形方式对平键进行修形，

分析了相切圆弧修形和鼓形修形两种不同修形方式对

锁紧机构的影响，选取最佳修形方案，并结合标准TB/

T 3549.1—2019 《机车车辆强度设计及试验鉴定规范 

转向架 第 1部分：转向架构架》 [9]确定了锁紧机构的

载荷工况，分别对锁紧机构的静强度和疲劳强度进行

分析。
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1　变轨距转向架锁紧机构建模及有限元分析

1.1　锁紧机构介绍

该变轨距转向架锁紧机构由轴箱梁、轴箱体和平

键3部分组成，其结构简图如图1所示。其中，平键与

轴箱体键槽为过盈配合，与轴箱梁键槽为间隙配合，

通过平键与键槽相互配合以约束轮对的横向自由度，

平键的基本参数如表1所示。

1.2　锁紧机构有限元分析

变轨距转向架锁紧机构是保证变轨距列车在运行

过程中车轮不发生横向偏移的关键部件，承受轮轴横

向载荷。研究团队在 SolidWorks 中建立锁紧机构的三

维模型，通过 Hypermesh 进行网格划分。为提高计算

精度，对平键与键槽接触部分进行精细化网格划分，

共划分 519 316 个网格、445 920 个节点，网格类型为

C3D8R，如图2所示。锁紧机构材料参数如表2所示。

平键与键槽接触部位承受轮轴横向载荷，为提高

计算效率，强度分析仅考虑轮轴横向载荷。根据文献

[9]计算锁紧机构的轮轴横向载荷，计算公式为

Fymax =
1
2 (15000 +

Mv g
3nanb ) (1)

式中：Fymax 为轮轴横向载荷，N；Mv 为机车总质量，

t；g为重力加速度，取g=9.81 m/s2；na为每转向架轮对

数量；nb为转向架数量。

由于平键与轴箱体键槽为过盈配合，为保证计算

精度，设置几个分析步，具体边界条件设置如下：

①分析步一：在初始分析步中，将轴箱体内表面

节点与中心点耦合，在中心点约束 x、z方向的平动自

由度和绕 x、y、z方向的转动自由度，在轴箱梁的轴箱

端盖安装面约束y方向的平动自由度。

②分析步二：在“分析步一”中，分别建立平键

与轴箱梁键槽、平键与轴箱体键槽的表面接触；同时，

设置平键与轴箱体键槽过盈接触。

③分析步三：在“分析步二”中，在轴箱体的中

心点处施加轮轴横向载荷，载荷大小为48 375 N。

有限元分析结果如图3所示，最大Mises应力位于

平键上，具体位置为平键与轴箱体键槽接触处顶部两

端，大小为289.5 MPa。虽然该数值小于C级钢的屈服

强度，满足材料强度要求，但应力集中较为严重，因

此有必要对平键进行修形，以缓解应力集中现象。

2　不同平键修形方案对锁紧机构的影响

由图3可知，平键两端存在较为严重的应力集中现

                                     (a) 轴箱梁                                               (b) 轴箱体                                                 (c) 平键
图1　变轨距转向架锁紧机构结构简图

Fig. 1　Schematic diagram of locking mechanism of variable gauge bogie

表1　平键基本参数

Table 1　Basic parameters of flat keys mm

参数名称

平键长度b

平键宽度w

平键高度h

参数值

110

20

16

参数名称

平键与轴箱体接触深度h1

平键与轴箱梁接触深度h2

参数值

10

6

图2　锁紧机构有限元模型

Fig. 2　Finite element model of locking mechanism

表2　C级钢材料参数

Table 2　Parameters of grade C steel materials

参数项目

参数值或

说明

材料

C级钢

密度/

(kg ×m-3)

7 820

弹性
模量/

MPa

211 000

泊松比

0.288

抗拉
强度/

MPa

620

屈服强
度/

MPa

415

图3　平键Mises应力云图

Fig. 3　Mises stress cloud map for flat keys
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象，对平键进行修形可以有效缓解应力集中现象。目

前，国内对平键修形的相关研究较少，因此研究团队

分别参考滚子轴承相切圆弧修形和齿轮鼓形修形对平

键进行修形研究。通过对比分析两种不同修形方式对

锁紧机构的影响，确定了最优的修形方案。

2.1　相切圆弧修形对锁紧机构的影响

相切圆弧修形的键齿齿向由两段圆弧和一段直线

组成，圆弧段与直线段相切，该修形方式广泛应用于

滚子轴承修形，能够显著降低轴承应力，提高轴承的

使用寿命。图4为平键相切圆弧修形示意图，图中 c为

未修形长度，δb为修形量，R为修形圆弧半径。根据文

献[10-11]计算未修形长度和修形量，具体计算方法如

式(2)所示。

ü
ý
þ

ïïïï

ïïïï

c = 0.7b

δb =
3.83Q0.9

b0.8
´ 10-5 (2)

式中：c为未修形长度，mm；b为键长，mm；δb 为修

形量，μm；Q为平键所受载荷，N。

研究团队通过计算，得出平键相切圆弧修形的未

修形长度 c为77 mm，修形量 δb 为15 μm。建立修形后

的锁紧机构模型并对其进行有限元分析，分别划分了

0.02、0.05、0.10、0.50 mm 4种网格尺寸的模型进行网

格无关性验证。受计算成本和资源限制，其网格细化

区域主要为平键修形部分，并且在与轴箱梁键槽发生

接触的一侧，并沿 y轴负方向逐渐过渡为0.90 mm，图

5为最小网格尺寸为0.10 mm的平键模型，分析结果如

图 6 所示。由图 6 可知，随着网格尺寸的减小，最大

Mises应力呈缓慢增加的趋势，而这 4种网格尺寸下的

最大 Mises 应力与最小 Mises 应力间相差 1.20%，0.50 

mm网格尺寸已具有良好的网格独立性，为提高计算效

率，故采取0.50 mm网格尺寸。图7为锁紧机构应力云

图，最大Mises应力位于平键上，具体位置为平键与轴

箱体键槽接触处底部，大小为165.5 MPa，比未修形的

锁紧机构应力降低了124.0 MPa。

2.1.1　未修形长度的选取

研究团队分别选取未修形长度为73、75、77、79、

81 mm，修形量为15 μm，研究未修形长度对锁紧机构

应力的影响。图 8 为不同未修形长度的锁紧机构最大

Mises应力变化曲线。由图 8可知，随着未修形长度的

增加，最大Mises应力呈先减小后增加的变化趋势，但

应力变化幅度较小，可见未修形长度对锁紧机构应力

的影响较小，并且当未修形长度为 77 mm时，应力最

小。因此，未修形长度选取为77 mm。

2.1.2　修形量的选取

研究团队分别选取修形量为 5、10、15、20、25 

μm，未修形长度为 77 mm，研究修形量对锁紧机构的

影响。图9为不同修形量的锁紧机构最大Mises应力变

化曲线。由图 9可知，随着修形量的增加，最大Mises

应力呈先减小后增大的变化趋势，并且当修形量为 10 

μm时，最大Mises应力最小，为158.8 MPa，具体位置

为平键与内轴箱键槽接触处底部。

研究团队进一步对修形量进行细化，选取修形量

为6、7、8、9、10、11 μm，分别进行有限元分析。图

10为细化不同修形量的锁紧机构最大Mises应力变化曲

(a) 三维图

(b) 俯视图
图4　平键相切圆弧修形示意图

Fig. 4　Schematic diagram of tangent arc profiling of flat keys

图5　最小网格尺寸为0.10 mm的平键模型图

Fig. 5　Flat key model with the minimum grid size of 0.10 mm

图6　不同网格尺寸下锁紧机构最大应力曲线图

Fig. 6　 Maximum stress curve of locking mechanism 
under different grid sizes

图7　锁紧机构最大Mises应力云图

Fig. 7　Maximum Mises stress cloud map of locking 
mechanism
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线。由图 10可知，随着修形量的增加，最大Mises 应

力呈先减小后增大的趋势，并且当修形量为 7 μm时，

最大Mises应力最小，为 154.6 MPa，具体位置为平键

与内轴箱键槽接触处底部，比未修形时锁紧机构的最

大应力降低了46.60%。图11为修形量7 μm的锁紧机构

最大Mises应力云图。

2.2　鼓形修形对锁紧机构的影响

鼓形修形是一种沿齿线方向，从中部向两端逐渐

修薄的修形方式，广泛应用于齿轮修形，在减小齿轮

应力、降低噪声等方面具有显著效果。图 12为平键鼓

形修形示意图，图中 b为平键长度，δa 为鼓形修形量。

研究团队参考文献[12]对鼓形修形量进行计算，具体计

算方法如式(3)所示。

δa = 0.25b ´ 10-3 + 0.4A(0.1b + 10) (3)

式中：δa 为鼓形修形量，μm；b为键长，mm；A为由

精度等级确定的系数。

研究团队通过计算，得出平键的鼓形修形量 δa 为

26 μm。根据计算结果，建立修形后锁紧机构三维模

型，并对其进行有限元分析，分析结果如图 13 所示。

由图 13可知，最大Mises 应力位于轴箱体上，具体位

置为轴箱体键槽与平键接触处顶端中部，大小为279.0 

MPa，比未修形时锁紧机构的应力减小了 10.5 MPa。

由此可知，鼓形修形对锁紧机构具有一定的优化效果，

但优化效果不明显。

为得到该锁紧机构中平键的最佳鼓形修形量，研

究团队分别选取修形量为6、11、16、21、26、31 μm，

建立相应的锁紧机构模型，并进行有限元分析。图 14

为采取不同修形量的锁紧机构最大 Mises 应力变化曲

图9　不同修形量的锁紧机构最大Mises应力变化曲线图

Fig. 9　Maximum Mises stress curve of locking mechanism 

at different profiling amounts

图10　细化不同修形量的锁紧机构最大Mises应力变化曲线图

Fig. 10　Maximum Mises stress curve of locking mechanism 

at refined different profiling amounts

图11　锁紧机构最大Mises应力云图

Fig. 11　 Maximum Mises stress cloud map of locking 
mechanism

(a) 三维图

(b) 俯视图

图12　平键鼓形修形示意图

Fig. 12　Schematic diagram of drum-shaped profiling of flat 

keys

图13　鼓形修形时锁紧机构最大Mises应力云图

Fig. 13　 Maximum Mises stress cloud map of locking 
mechanism during drum-shaped profiling

图8　不同未修形长度的锁紧机构最大Mises应力变化曲线图

Fig. 8　Maximum Mises stress curve of locking mechanism 

at different unmodified lengths
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线。由图14可知，当修形量大于11 μm时，最大Mises

应力位于轴箱体上；当修形量小于11 μm时，最大Mis‐

es 应力位于平键上，并且随着修形量的增加，最大

Mises应力呈先减小后增加的变化趋势；当修形量为11 

μm时，最大Mises应力最小，为195.1 MPa。

研究团队进一步对修形量进行细化，分别选取修

形量为8、9、10、12、13 μm，建立相应的锁紧机构模

型，并进行有限元分析。图 15 为锁紧机构最大 Mises

应力变化曲线。由图 15可知，随着修形量的增加，最

大Mises应力呈先减小后增加的变化趋势；当修形量为

11 μm时，最大Mises应力最小，为195.1 MPa，具体位

置位于平键与轴箱体键槽底部接触处中间部分。图 16

为修形量为11 μm时，平键最大Mises应力云图。由图

16可知，相比于未修形的锁紧机构，最大Mises应力降

低了32.61%。因此，平键鼓形修形量选取11 μm。

综合对比2种修形方式，鼓形修形相较于相切圆弧

修形，其最大 Mises 应力增加了 26.20%。综上可知，

当修形方式为相切圆弧修形 （未修形长度为 77 mm，

修形量为 7 μm）时，修形效果最佳，后续选择该修形

方式进行研究。

3　锁紧机构工况的确定

研究团队根据标准 TB/T 3549.1—2019[9]，并结合

文献[13-14]计算锁紧机构的超常载荷和运营载荷。

3.1　超常载荷计算

①垂向载荷计算如式(4)。

Fz max =
1.4g ( )Mv - nbnamt g

2nbna

(4)

式中：mt为一系簧下质量，kg。

②横向载荷计算如式(5)。

Fy max =
1
2 (15000 +

Mv g
3nanb ) (5)

③纵向载荷计算如式(6)。

Fx max =
3gmt

2
(6)

④一系垂向减振器载荷计算如式(7)。

Fd max = 1.5Fd (7)

式中：Fd为一系垂向减振器最大阻尼力，N。

⑤菱形载荷计算如式(8)。

Fxl max =
1.4Mv g - 0.4nbm+g

10nb

(8)

式中：m+为转向架质量，kg。

⑥牵引载荷计算如式(9)。

F t max =
1.3Fs

2nbna

(9)

式中：Fs为启动牵引时机车的牵引力，N。

⑦制动载荷计算如式(10)。

Fb max =
1.3Fbe

2nbna

(10)

式中：Fbe为紧急制动时机车受到的最大制动力，N。

⑧扭曲载荷计算如式(11)。

Q = 2.68L1C1 (11)

式中：L1 为车轴两端轴径中心之间的距离，m；C1 为

轴箱弹簧总刚度，N/mm。

研究团队根据标准 TB/T 3549.1—2019 和文献[13-

14]，确定了该锁紧机构的14种超常载荷加载工况，如

表3所示。

3.2　运营载荷计算

①垂向载荷的计算如式(12)。

Fz =
( )Mv - nanbmt g

2nbna

(12)

②横向载荷的计算如式(13)。

图14　采用不同修形量的锁紧机构最大Mises应力变化曲线图

Fig. 14　Maximum Mises stress curve of locking mechanism 

at different profiling amounts

图15　采用细化不同修形量的锁紧机构最大Mises应力变化曲
线图

Fig. 15　Maximum Mises stress curve of locking mechanism 

at refined different profiling amounts

图16　锁紧机构最大Mises应力云图（δa = 11 μm）

Fig. 16　 Maximum Mises stress cloud map of locking 
mechanism (δa = 11 μm)
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Fy =
2na Fz + namt g

16
(13)

③纵向菱形载荷的计算如式(14)。

Fx =
0.1Mv g

nanb

(14)

④一系垂向减振器载荷取一系垂向减振器取大阻

尼力，即Fd。

⑤牵引载荷的计算如式(15)。

F t =
1.1Fc

2nbna

(15)

式中：Fc为正常运营时机车的牵引力，N。

⑥制动载荷的计算如式(16)。

Fb =
1.1Fbc

2nbna

(16)

式中：Fbc为常规制动时机车所受制动力，N。

⑦扭曲载荷的计算如式(17)。

Q = 2.68L1C1 (17)

式中：L1 为车轴两端轴径中心之间的距离，m；C1 为

轴箱弹簧总刚度，N/mm。

研究团队根据标准 TB/T 3549.1—2019 和文献[13-

14]，确定了该锁紧机构的22种运营载荷加载工况，如

表4所示。

4　锁紧机构的强度校核

在前文锁紧机构边界条件施加过程的基础上，研

究团队在“分析步三”中，在一系弹簧安装座处施加

垂向载荷，在轴箱拉杆座处施加纵向载荷，在轴箱端

盖安装面处施加减振器载荷。

4.1　超常载荷工况计算结果

对锁紧机构进行静强度校核，在超常工况下，锁

紧机构的有限元计算结果如表5所示。

研究团队根据TB/T 3548—2019《机车车辆强度设

计及试验鉴定规范 总则》 [15]，对其进行强度校核。通

过式(18)计算其材料利用率，若材料利用率不大于 1，

则满足强度要求。

U =
σcS1

Rq

(18)

式中：σc 为通过计算或试验得到的应力，MPa；S1 为

屈服强度的安全系数，取 S1=1.15；Rq 为屈服强度，

MPa。

由有限元计算结果可知，在超常工况下，平键的

最大Mises应力出现在第8工况，应力值为131.9 MPa，

最大应力位于平键与轴箱体键槽底部接触处中部，材

料利用率为 0.366，满足强度要求；轴箱体的最大

Mises应力出现在第6工况，应力值为108.0 MPa，最大

应力位于轴箱体键槽与平键底部接触处中部，利用率

为 0.299，满足强度要求；轴箱梁的最大Mises应力出

现在第 1工况，应力值为 113.9 MPa，最大应力位于轴

箱拉杆安装座拐角处，材料利用率为0.316，满足强度

要求。图17(a)、图17(b)和图17(c)分别为平键在第8工

况、轴箱体在第 6 工况、轴箱梁在第 1 工况的应力

云图。

表4　运营载荷加载工况

Table 4　Operating loading conditions

工况

1

2

3

4

5

6

7

8

9

10

11

12

13

14

15

16

17

18

19

20

21

22

垂向载荷

(1 + α + β)Fz

(1 + α + β)Fz

(1 + α + β)Fz

(1 + α + β)Fz

(1 - α - β)Fz

(1 - α - β)Fz

(1 - α - β)Fz

(1 - α - β)Fz

(1 + α + β)Fz

(1 + α + β)Fz

(1 + α + β)Fz

(1 + α + β)Fz

(1 - α - β)Fz

(1 - α - β)Fz

(1 - α - β)Fz

(1 - α - β)Fz

Fz

Fz

Fz

Fz

Fz

Fz

横向
载荷

Fy

Fy

-Fy

-Fy

Fy

Fy

-Fy

-Fy

Fy

Fy

-Fy

-Fy

Fy

Fy

-Fy

-Fy

纵向菱
形载荷

Fx

-Fx

Fx

-Fx

Fx

-Fx

Fx

-Fx

减振器
载荷

Fd

-Fd

牵引
载荷

Ft

-Ft

制动
载荷

Fb

-Fb

扭曲
载荷

Q

-Q

Q

-Q

Q

-Q

Q

-Q

注：α、β分别为车体侧滚和浮沉产生的垂向动载荷占Fz的比例，本文分

别取0.1和0.2。

表3　超常载荷加载工况

Table 3　Abnormal loading conditions

工况

1

2

3

4

5

6

7

8

9

10

11

12

13

14

垂向
载荷

Fz max

Fz max

Fz max

Fz max

Fz max

Fz max

Fz max

Fz max

Fz max

Fz max

Fz max

Fz max

Fz max

Fz max

横向载
荷

Fy max

Fy max

-Fy max

-Fy max

Fy max

Fy max

-Fy max

-Fy max

纵向载
荷

Fx max

Fx max

-Fx max

-Fx max

减振器
载荷

Fd max

Fd max

Fd max

Fd max

Fd max

Fd max

Fd max

Fd max

菱形
载荷

Fxl max

Fxl max

牵引
载荷

Ft max

-Ft max

制动
载荷

扭曲
载荷

Q

-Q

Q

-Q
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4.2　运营载荷工况计算结果

研究团队根据ERRI B12/RP17[16]绘制疲劳极限图，

并对锁紧机构进行疲劳强度校核。根据各工况下平键

应力分布情况，选取了 12个关键部位，部分关键部位

的位置分布如图 18所示。研究团队通过计算得出各关

键部位的最大主应力σmax、最小主应力σmin和平均应力

σm，然后采用Goodman疲劳极限图进行评估，将各关

键部位的主应力数值绘入图中，得到平键的疲劳极限

校核结果，如图19所示。由图19可知，各关键部位的

主应力点均位于材料的疲劳极限图内，因此平键的疲

劳强度满足设计要求。

根据各工况下轴箱体应力分布情况，共选取了 14

个关节部位，部分关键部位的分布位置如图 20 所示。

将各关键部位的主应力值绘入疲劳极限图中，得到轴

表5　超常工况下锁紧机构有限元计算结果

Table 5　Finite element calculation results of locking mechanism under abnormal conditions

工况

1

2

3

4

5

6

7

8

9

10

11

12

13

14

平键

最大Mises

应力/MPa

129.7

130.4

131.0

131.6

130.3

130.3

131.6

131.9

128.1

127.7

128.0

127.7

127.0

126.6

最大应力位置

平键与轴箱体键槽接触底部

平键与轴箱体键槽接触底部

平键与轴箱体键槽接触底部

平键与轴箱体键槽接触底部

平键与轴箱体键槽接触底部

平键与轴箱体键槽接触底部

平键与轴箱体键槽接触底部

平键与轴箱体键槽接触底部

平键与轴箱体键槽接触底部

平键与轴箱体键槽接触底部

平键与轴箱体键槽接触底部

平键与轴箱体键槽接触底部

平键与轴箱体键槽接触底部

平键与轴箱体键槽接触底部

轴箱体

最大Mises

应力/MPa

106.8

107.6

103.6

103.7

107.7

108.0

103.5

103.5

104.5

104.5

104.5

104.5

103.7

103.8

最大应力位置

轴箱体键槽与平键接触底部

轴箱体键槽与平键接触底部

轴箱体键槽与平键接触底部

轴箱体键槽与平键接触底部

轴箱体键槽与平键接触底部

轴箱体键槽与平键接触底部

轴箱体键槽与平键接触底部

轴箱体键槽与平键接触底部

轴箱体键槽与平键接触底部

轴箱体键槽与平键接触底部

轴箱体键槽与平键接触底部

轴箱体键槽与平键接触底部

轴箱体键槽与平键接触底部

轴箱体键槽与平键接触底部

轴箱梁

最大Mises

应力/MPa

113.9

87.7

113.3

91.6

67.1

59.7

78.3

89.2

108.8

82.1

85.0

66.4

108.4

81.8

最大应力位置

轴箱拉杆安装座拐角处

轴箱拉杆安装座加强筋处

轴箱拉杆安装座拐角处

轴箱拉杆安装座加强筋处

轴箱体键槽底部两端

轴箱体键槽底部两端

轴箱体键槽底部两端

轴箱体键槽底部两端

轴箱拉杆安装座拐角处

轴箱拉杆安装座加强筋处

轴箱拉杆安装座拐角处

轴箱梁顶部拐角处

轴箱拉杆安装座拐角处

轴箱拉杆安装座加强筋处

(a) 超常工况8下平键应力云图

(b) 超常工况6下轴箱体应力云图

(c) 超常工况1下轴箱梁应力云图

图17　锁紧机构各部件最大Mises应力云图

Fig. 17　Maximum Mises stress cloud map of components 

of locking mechanism

图18　平键部分强度校核部位

Fig. 18　Strength check parts of flat keys

图19　平键疲劳极限校核结果

Fig. 19　Results of fatigue limit check for flat keys
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箱体的疲劳极限校核结果，如图 21 所示。由图 21 可

知，各关键部位的主应力点均位于材料的疲劳极限图

内，因此轴箱体的疲劳强度满足设计要求。

根据各工况下轴箱梁应力分布情况，共选取了 14

个关节部位，部分关键部位的位置分布如图 22 所示。

将各关键部位的主应力数值绘入疲劳极限图中，得到

轴箱梁的疲劳极限校核结果，如图23所示。由图23可

知，各关键部位的主应力点均位于材料的疲劳极限图

内，因此轴箱梁的疲劳强度满足设计要求。

5　结论

本文研究了平键分别采取相切圆弧修形和鼓形修

形时对锁紧机构应力的影响，并对修形后的锁紧机构

进行了强度分析，得出以下结论：

①当对平键进行相切圆弧修形，并且未修形长度

为 77 mm，修形量为 7 μm 时，修形效果最佳，最大

Mises 应力为 154.6 MPa，相较于未修形时降低了

46.60%。

②当对平键进行鼓形修形，修形量为11 μm时，修

形效果最佳，锁紧机构的最大Mises应力为195.1 MPa，

相较于未修形时降低了 32.61%，但相较于相切圆弧修

形增加了26.20%。

③对修形后的锁紧机构分别进行静强度和疲劳强

度校核，均满足强度要求。
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Profiling research and strength analysis of locking mechanism of variable 
gauge bogies

CHEN Bingshuo, HUANG Zhihui, LIU Zhichao, LI Zhihua
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Abstract:  The locking mechanism of a variable gauge bogie has stress concentration, while the flat keys, as the main load-bearing 

components of the locking mechanism, have the most severe stress concentration. In order to effectively alleviate the stress concentra‐

tion, the impact of different profiling methods and profiling parameters on the stress of the locking mechanism was studied, and the final 

profiling scheme was determined. Static strength and fatigue strength analysis was performed on the profiled locking mechanism. The re‐

sults are as follows: the effect of tangent arc profiling on flat keys was better than that of drum-shaped profiling, and the best profiling 

effect was achieved when the unmodified length was 77 mm and the profiling amount was 7 μm. After the profiling, the maximum Mises 

stress of the locking mechanism decreased by 46.60% compared to the unmodified state, effectively alleviating the stress concentration 

phenomenon. The static strength and fatigue strength of the locking mechanism after profiling meet the design requirements, thus 

providing a reference for the design of variable gauge bogies.
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