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摘　 要　 为了提升车辆的安全性，对胶轮有轨电车的铰接系
统进行了静力学分析。介绍了铰接系统的组成、功能及特
点；建立了车体的静力学模型，推导出了各铰接机构的静力
学方程组，得出了各铰接机构承受的静载荷以及车体铰接系
统的受力特点。在受力分析的基础上，借助ＡＮＳＹＳ有限元
分析软件对下部固定铰连接座进行了静强度仿真分析。结
果表明，固定铰连接座强度满足车辆铰接系统静力学要求。
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　 　 目前，我国有轨电车多采用钢轮承载（以下简
称“钢轮有轨电车”），转弯半径大多在３０ ｍ以上，
爬坡能力在６０‰以内，已经无法为老城区、景区等
土地紧张的区域提供优质、高效的服务［１］。因此，

中国中车股份有限公司研发了一种胶轮承载有轨
电车（以下简称“胶轮有轨电车”），最小转弯半径仅
为１５ ｍ，最大爬坡坡度为１３％［２］。相比钢轮有轨电
车，具有转弯半径更小和爬坡能力更强的特点，有
效弥补了国内钢轮有轨电车的不足。本文对胶轮
有轨电车铰接系统的组成、功能及特点进行了详细
介绍，对铰接系统的力学特性进行了研究，并对下
部固定铰连接座进行了静强度仿真分析。
１　 有轨电车铰接系统简介

胶轮有轨电车采用铰接型车体结构，在司机室模
块下方设动力走行部，在客室之间的贯通道模块下方
设非动力走行部［３］。车体各模块之间的铰接有３种
型式：固定铰、弹性铰和自由铰［４］。车辆三模块编组
示意图如图１所示。固定铰以安装在非动力走行部
上的贯通道骨架为承载基础，将相邻两车体铰接连
接，使得相邻两个车体可绕３个方向转动，但无法沿３
个方向平动。固定铰一般用于相邻两车的下铰，能够
传递垂向力以及大部分的纵向力和横向力。相邻两
车的上铰采用弹性铰和自由铰。弹性铰和自由铰一
端安装在贯通道骨架上，另一端与相邻车体连接。弹
性铰可限制车体与贯通道骨架之间的纵向和横向平
动，不限制垂向的平动和３个方向的转动。弹性铰和
固定铰联合使用组成的铰接机构，限制了车体与贯通
道骨架之间的浮沉、横摆、伸缩、点头及侧滚运动，使
得车体与贯通道骨架之间仅存在相对摇头的自由度，
以保证车辆能适应水平弯道。自由铰不限制车体与
贯通道骨架之间的垂向、纵向平动和３个方向的转
动，仅限制横向的平动。自由铰主要用于限制车体与
贯通道骨架之间的相对侧滚［５］。自由铰和固定铰联
合使用组成的铰接机构，限制了车体与贯通道骨架之
间的浮沉、横摆和伸缩运动，保留了车体与贯通道骨
架之间的点头、摇头和侧滚自由度，可保证列车适应
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水平弯道和上下坡道，同时保持相连接两车辆间相对
位置的稳定性。上铰的特点为：上铰中采用的弹性铰
和采用的自由铰在数量上相等，总和为２ ｎ（ｎ为非零
的自然数）。通过该铰接系统，胶轮有轨电车可获得
良好的曲线通过性能，并确保车辆在垂直面内处于静
定状态。所谓车辆在垂直面内处于静定状态，是指在
垂直面内整个车辆的自由度总和为１。图１所示三模
块编组胶轮有轨电车共有５个车体模块，支撑在４个
走行部上，共配置有４个铰接机构；每个车体模块在
垂直面内有３个自由度（Ｘ、Ｙ方向的平动及在垂直面

内的转动），５个车体模块的总自由度是１５个；走行
部在Ｙ方向约束车体，４个走行部限制４个自由度；
弹性铰和固定铰联合使用，约束Ｘ、Ｙ方向的平动以
及垂直面内的转动，整车配置２个弹性铰，限制６个
自由度；自由铰和固定铰联合使用，约束Ｘ、Ｙ方向的
平动，不约束垂直面内的转动，整车配置２个自由铰，
限制４个自由度。所以，在垂直面内整个车辆的总自
由度是１个。这样的铰接机构配置使得车辆各独立
的车体模块虽然都不是静定的，但整车铰接连接后在
垂直面内是静定的。

图１　 胶轮有轨电车三模块编组示意图

２　 铰接机构静力学分析
２． １　 静平衡方程的建立

车辆在垂直面内处于静定状态时，根据铰接机
构的受力特点建立各车体的静平衡方程，求解方程
组得到各连接铰的静态载荷。

以Ｍｃ１车体为研究对象，建立图２所示的静力
学模型。

图２　 Ｍｃ１车体静力学模型
　 　 根据牛顿第一定律，可得到如下方程：

Ｆ１ ＋ Ｆ１，Ｚ － ｍ１ｇ ＝ ０ （１ａ）
２．２Ｆ１ － ４．８Ｆ１，Ｚ ＝ ０ （１ｂ）

式中：
ｍ１———Ｍｃ１车体的质量（不包含走行部）；
Ｆ１———走行部对Ｍｃ１的垂向力；
Ｆ１，Ｚ———铰接点１对Ｍｃ１的垂向力。
以Ｇ１为研究对象，建立图３所示的静力学

模型。

图３　 Ｇ１静力学模型
　 　 根据牛顿第一定律，可得到如下方程：

Ｆ２ － Ｆ１，Ｚ － Ｆ２，Ｚ － ｍ２ｇ ＝ ０ （２ａ）
Ｆ２，Ｘ － Ｆ３，Ｘ ＝ ０ （２ｂ）

０．６７Ｆ２，Ｚ － １．１Ｆ２，Ｘ － １．５Ｆ３，Ｘ － ０．６７Ｆ１，Ｚ ＝ ０

（２ｃ）
式中：

ｍ２———Ｇ１的质量（不包含走行部）；
Ｆ２———走行部对Ｇ１的垂向力；
Ｆ２，Ｘ———铰接点２承受的纵向分力；
Ｆ２，Ｚ———铰接点２承受的垂向分力；
Ｆ３，Ｘ———铰接点３承受的纵向分力；
Ｆ３，Ｚ———铰接点３承受的垂向分力。
以Ｔｐ车体为研究对象，建立图４所示的静力学

模型。
·７２·
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图４　 Ｔｐ车体静力学模型
　 　 根据牛顿第一定律，可得到如下方程：

Ｆ２，Ｚ ＋ Ｆ４，Ｚ － ｍ３ｇ ＝ ０ （３ａ）
Ｆ３，Ｘ ＋ Ｆ４，Ｘ － Ｆ２，Ｘ － Ｆ５，Ｘ ＝ ０ （３ｂ）

１．７Ｆ３，Ｘ ＋ １．３Ｆ２，Ｘ ＋ ３．５Ｆ２，Ｚ － １．７Ｆ５，Ｘ －
１．３Ｆ４，Ｘ － ３．５Ｆ４，Ｚ ＝ ０ （３ｃ）

式中：
ｍ３———Ｔｐ车体的质量（不包含走行部）；
Ｆ４，Ｘ———铰接点４承受的纵向分力；
Ｆ４，Ｚ———铰接点４承受的垂向分力；
Ｆ５，Ｘ———铰接点５承受的纵向分力；
Ｆ５Ｚ———铰接点５承受的垂向分力。
以Ｇ２为研究对象，建立图５所示的静力学

模型。

图５　 Ｇ２静力学模型

　 　 根据牛顿第一定律，可得到如下方程：
Ｆ３ － Ｆ４，Ｚ － Ｆ６，Ｚ － ｍ４ｇ ＝ ０ （４ａ）

Ｆ４，Ｘ － Ｆ５，Ｘ ＝ ０ （４ｂ）
０．６７Ｆ６，Ｚ ＋ １．１Ｆ４，Ｘ ＋ １．５Ｆ５，Ｘ － ０．６７Ｆ４，Ｚ ＝ ０

（４ｃ）
式中：

ｍ４———Ｇ２的质量（不包含走行部）；
Ｆ３———走行部对Ｇ２的垂向力；
Ｆ６，Ｚ———铰接点６承受的垂向力。
以Ｍｃ２车体为研究对象，建立图６所示的静力

学模型。

图６　 Ｍｃ２车体静力学模型
　 　 根据牛顿第一定律，可得到如下方程：

Ｆ６，Ｚ ＋ Ｆ５ － ｍ５ｇ ＝ ０ （５ａ）
４．８Ｆ６，Ｚ － ２．２Ｆ５ ＝ ０ （５ｂ）

式中：
ｍ５———Ｍｃ２车体的质量（不包含走行部）；
Ｆ５———走行部对车体的垂向力。

２． ２　 静力学计算结果及分析
联合上述方程组（１）～（５），共有１３个方程，１２

个未知量，看似属于超静定问题。但是，根据方程
式（２ｂ）和（３ｂ），必有方程式（４ｂ）成立。求解上述
方程组可得：

Ｆ１ ＝ ０．７ｍ１ｇ

Ｆ１，Ｚ ＝ ０．３ｍ１ｇ

Ｆ２，Ｘ ＝ Ｆ３，Ｘ ＝ Ｆ４，Ｘ ＝ Ｆ５，Ｘ ＝

　 　 （０．６７ｍ３ｇ － ０．２ｍ１ｇ － ０．２ｍ５ｇ）／ ５．２
Ｆ２，Ｚ ＝ Ｆ４，Ｚ ＝ ０．５ｍ３ｇ

Ｆ２ ＝ ０．３ｍ１ｇ ＋ ｍ２ｇ ＋ ０．３ｍ３ｇ

Ｆ３ ＝ ０．３ｍ３ｇ ＋ ｍ４ｇ ＋ ０．３ｍ５ｇ

Ｆ５ ＝ ０．７ｍ５ｇ

Ｆ６，Ｚ ＝ ０．３ｍ５ｇ


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





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　 　 三模块编组车辆通过铰接连接后，由于车体结
构和设备布置均为对称式，为研究方便，进一步理
想化车体模型，假定ｍ１ ＝ｍ５、ｍ２ ＝ｍ４，则每节车厢的
具体质量详见表１。
表１　 三模块编组车辆车厢（不包含走行部）质量统计表

项目 质量／ ｋｇ
ｍ１ １５ ２７５
ｍ２ ２ ９３６
ｍ３ ８ ４８４
ｍ４ ２ ９３６
ｍ５ １５ ２７５

　 　 由此可得，Ｆ１ ＝Ｆ５ ＝ １０５ ｋＮ，Ｆ１，Ｚ ＝Ｆ６，Ｚ ＝ ４５ ｋＮ，
Ｆ２ ＝Ｆ３ ＝ ９８ ｋＮ，Ｆ２，Ｘ ＝ Ｆ３，Ｘ ＝ Ｆ４，Ｘ ＝ Ｆ５，Ｘ ＝ － ０． ８ ｋＮ，
Ｆ２，Ｚ ＝Ｆ４，Ｚ ＝ ４２ ｋＮ；由车体垂向静载荷引起的固定铰
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最大垂向静载荷为Ｆ１，Ｚ，由垂向静载荷引起的最大
纵向静载荷总是使固定铰受压、弹性铰受拉。
３　 固定铰强度校核

根据铰接机构的受力分析可知，下部固定铰是铰
接机构中主要的承载部件。除了承受垂向载荷，对于
Ｔｐ和Ｇ１ ／ Ｇ２之间的固定铰，其承受的最大纵向载荷
等于车辆承受的纵向压缩或拉伸载荷；对于Ｍｃ１和
Ｇ１、Ｍｃ２和Ｇ２之间的固定铰，假定纵向压缩或拉伸
载荷作用在车辆质心，则其承受的最大纵向载荷按照
其安装位置与车辆的质心高度进行分配。

车辆纵向载荷满足ＥＮ １２６６３１：２０１０《铁道应
用轨道车辆车体结构要求第一部分：机车和客车》
中ＰＶ类要求［８］。

利用ＡＮＳＹＳ有限元分析软件，对铰接机构下
部固定铰连接座建立仿真模型，按照Ｔｐ和Ｇ１ ／ Ｇ２
之间固定铰的受力状态，对固定铰进行了静强度仿
真分析，要求计算应力不超过材料的屈服强度［９］。
固定铰的计算载荷如表２所示。

表２　 固定铰静强度计算载荷一览表
计算工况 垂向载荷／ ｋＮ 纵向载荷／ ｋＮ

垂向载荷工况 ４５ ０．８
纵向拉伸工况 ０ １５０．０
纵向压缩工况 ０ ２００．０

“垂向＋拉伸”载荷工况 ４５ １４９．２
“垂向＋压缩”载荷工况 ２１０ ２００．８

　 　 固定铰连接座采用４５钢，泊松比为０．３，弹性模
量为２０６ ＧＰａ，屈服强度不小于３５５ ＭＰａ，抗拉强度
不小于６００ ＭＰａ。
３． １　 上连接座强度分析

上连接座主要由六面体实体单元离散，车体连
接部分采用壳单元离散。总单元数为２９ ３４８，节点
数为３３ ９１６。有限元模型及边界条件如图７所示。

图７　 上连接座有限元模型及边界条件
　 　 计算工况及计算结果如表３所示。复合工况应
力云图如图８和图９所示。

表３　 上连接座计算工况及计算结果
计算工况 最大计算

应力／ ＭＰａ
材料许用
应力／ ＭＰａ

垂向载荷工况 ２１２ ３５５
纵向拉伸工况 １１８ ３５５
纵向压缩工况 １０７ ３５５

“垂向＋拉伸”载荷工况 ２２６ ３５５
“垂向＋压缩”载荷工况 ２１０ ３５５

图８　 “垂向＋拉伸”载荷下上连接座的应力云图

图９　 “垂向＋压缩”载荷下上连接座的应力云图
３． ２　 下连接座强度分析

下连接座主要由六面体实体单元离散，车体连
接部分采用壳单元离散。总单元数为２７ ４４８，节点
数为１９ ６２８。有限元模型及边界条件如图１０所示。

图１０　 下连接座有限元模型及边界条件
　 　 计算工况及计算结果如表４所示。复合工况应
力云图如图１１和图１２所示。
４　 结语
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