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Abstract: In this paper, force curve ofcrankshaft and connecting rod has been obtainedduring imbibition and 
flowing back cycle, through force analysis of mud pump power end using rigid body plane kinematics theory, 
and three-dimensional geometric model of crankshaft and connecting rod has been established by using soft-
ware PROE, and the statics, modal and dynamics of flexible multi-bodyanalysis has been carried out, danger-
ous areas of crankshaft and connecting rod have been found out, the stress-time curve through dynamics si-
mulation has been achieved. 
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摘  要：综合运用有限元软件和多体动力学软件，建立了泥浆泵动力端曲轴连杆的刚柔耦合模型，进
行了曲轴连杆的多柔体动力学分析，得到了曲轴连杆在泥浆泵吸液、排液冲程中动应力分布规律。通
过曲轴连杆的多柔体动力学分析，不仅解决了曲轴连杆的动力响应问题，而且可以得到用于疲劳分析
的载荷谱。 
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1 引言 

曲轴连杆是泥浆泵核心的传动部件，它们的作用

是将动力端的输入扭矩转化为十字头和活塞的往复运

动，在工作过程中承受着周期变化的介质压力、往复

惯性力等共同作用，受力状态比较复杂，在其内部将

产生交变的拉压弯扭应力，其次，曲轴连杆的结构比

较复杂，存在比较严重的应力集中现象。同时，曲轴

连杆的高速旋转运动也会造成主轴颈、连杆轴颈的磨

损和烧蚀。所以，曲轴连杆的主要的失效模式为疲劳

破坏。第三章针对曲轴连杆的几个典型的工况，进行

了有限元分析，得到了它们在典型工况下的应力应变

分布情况。为了更好的了解曲轴连杆在吸液、排液冲

程中应力的变化规律，还需对它们进行动应力分析，

然而单纯的有限元软件很难解决它们的动力响应问题
[1]。为此，本章综合运用有限元软件和多体动力学软

件（Adams），建立曲轴连杆的刚柔混合模型，对其
进行柔体动力学分析，得到曲轴连杆的动态应力。 

2多柔体动力学理论 

在工程领域中复杂机械系统的部分零部件已开始

采用轻质柔性的材料(如机器人的机械臂)，随着系统
的速度化发展，对工作精度提出更高的要求(如高速
精密机械)，随着机械系统的动力学性能越来越复
杂，零部件采用刚体的动力学模型已经不能描述机械

系统复杂的动力学性能。因此，在分析时必须同时考

虑零部件大范围的运动及其变形，这种动力学模型称

为刚柔耦合多体系统。如果把刚体视为一个特殊的柔

性体，则刚柔耦合多体系统系统又可称为柔性多体系

统[2]。根据柔性多体系统的结构特点，通常以多刚体

系统动力学理论为基础，对柔性体采用不同的处理方

法，常见的有离散法、形函数法、模态分析法和有限

元法等。将柔性体的研究与多刚体系统理论相结合，

最终得到多柔体系统的动力学方程。 
对于多柔体系统，相邻柔性部件间除了弹性变形

外，还允许有较大的相对刚体位移发生。也就是说多

柔体系统的自由度数应为各柔性体弹性位移自由度数

目与柔性体间的关节的刚体位移自由度数之和，而且

它的刚性位移（包括系统整体运动的刚体位移和柔性
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体间的相对刚性位移）和弹性位移是同时发生、相互

耦合的。 
进行多柔体系统动力学分析时，描述柔性体位形

坐标一般采用混合坐标 (hybrid coordinate)，这是
Meirovitch和 Nelson最先提出的。采用该方法时，需
建立两种坐标系。一种为惯性坐标系，它不随时间而

变化；另一种坐标系为连体坐标系，它建立在柔性体

上，用来描述柔性体的刚性位移和弹性位移[3-4]。图 1
为混合坐标的示意图。 
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图 1. 混合坐标的示意图 

 

坐标系 ( )1 2 3, ,T e e e=e 为惯性坐标系，坐标系

( )1 2 3, ,T b b b=b 为连体坐标系。连体坐标系的原点相

对于惯性坐标系的位移即为柔性体的刚性移动，连体

坐标系相对于惯性坐标系的转角即为柔性体的刚性转

动，而柔性体的有限弹性位移则通过连体坐标系内的

相对位移 u
r
表示。对于柔性体上的任一质量微元

dm，在惯性坐标系中的位置向量可表示为 

mr r uρ= + +
r r ur r

            （1） 
式中， r

r
—连体坐标系原点的位置向量； 

ρ
ur
—质量微元 dm在连体坐标系内的变形前位

置； 
u
r
—质量微元 dm的弹性变形。 
用混合坐标法表达的动力学基本方程可用

Lagrange法推出。定义 Lagrange函数 
L T U= −             （2） 

式中，T—柔性体 B的动能； 
U—柔性体 B的应变能。 

3曲轴连杆刚柔混合模型的建立 

柔性体 B的动能 T可表示为 
1
2

m m
B

T v v dm= ∫
r r

g         （3） 

式中， dm—柔性体任一微元的质量； 
mv

r
—质量微元的速度，它是位置向量 mr

r
在惯性

坐标系中对时间的导数，即 
m

mm
d rv r
dt

•

= =
rr r

         （4） 

将式（1）带入式（4），可得 

mv r uρ ω
• •

= − × +
r r ur ur r

         （5） 

柔性体任一微元的弹性变形可用模态坐标来描

述，即 

kk
u a AΤΦ Φ= =∑
r

      （6） 

式中， kΦ —柔性体的第 k阶固有模态向量； 

ka —对应的模态坐标； 
Φ —模态矩阵， [ ], , , NΦ Φ Φ Φ1 2 L= ； 
A—模态坐标矩阵， [ ]1 2, , , NA a a a= L 。 
则有 

u AΤΦ
• •

=
r

            （7） 
柔性体的应变能在模态坐标系下可表示为 

1
2

U A A= TΛ           （8） 

式中， Λ—以柔性体的固有频率的平方为主元
的对角阵。 

将式（7）、（8）代入到 Lagrange方程 

q
d L L Q
dt qq

•

∂ ∂
− =

∂∂
 

式中， qQ —广义力； 

( ), ,
T T Tq r Aϕ=

r
—广义坐标； 

q
•

—广义坐标对时间的导数。 
这样，柔性体的动力学方程可表示为 

R

T T

T T T
A

m r DS DP A Q

S D r J H A Q

P D r H A A Q

ϕ

ω

ω

ω

• ••

• • ••

•• • ••


− + =

− + + =

 + + + =

r ur

r ur

r ur
Λ

   （9） 

Adams中的柔性体的载体是包含零件模态信息的
模态中性文件，即 Mnf 文件。零件的模态是零件自
身的一个物理属性，一个零件一旦制造出来，它的模

态就是自身的一种属性。本章利用 Patran/Nastran 分
别对曲轴连杆进行模态分析，生成 Mnf 文件，导入
Adams/View 中，最终得到曲轴连杆的刚柔混合动力
学模型，如图 2所示。 
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图 2. 泥浆泵曲轴连杆刚柔耦合动力学模型 

3.1 曲轴连杆柔性体的建立 

本人利用有限元软件（如 Ansys、Patran/Nastran
等）将零件离散成有限元网格，通过模态分析，生成

具有模态信息的 Mnf 文件，在 Adams 中导入该文
件，将刚性体替换成柔性体即可[2]。连杆和曲轴的前

六阶模态的固有频率均就近于零，即为它们的自由模

态[5-7]。 

 
图 3. 连杆第十阶模态振型 

 
图 4. 连杆第十阶模态振型 

 

图 3所示的连杆第 9阶模态振型，为连杆杆身中
部的一阶横向弯曲，该模态固有频率为 436.93Hz。
图 4 所示的连杆第 10 阶模态振型，为连杆杆身靠近
小头部分的一阶纵向弯曲振动，杆身靠近小头部分应

力比较大，该模态固有频率为 822.75Hz。 

 
图 5. 连杆第 11阶模态振型 

 
图 6. 连杆第 12阶模态振型 

 
图 5 所示的连杆第 11 阶模态振型，为连杆杆身

靠近小头部分的一阶横向弯曲，该模态固有频率为

1425.63Hz。图 6所示的连杆第 12阶模态振型，为连
杆 沿 轴 向 方 向 的 拉 伸 ， 该 模 态 固 有 频 率 为

1818.56Hz。 

 
图 7. 连杆第 13阶模态振型 

 
图 8. 连杆第 14阶模态振型 

 

图 7 所示的连杆第 13 阶模态振型，为连杆典型
的弯扭变形，杆身变形比较严重，严重影响连杆工作

的 可 靠 性 和 疲 劳 寿 命 ， 该 模 态 固 有 频 率 为

2170.42Hz。图 8所示的连杆第 14阶模态振型，为连
杆杆身中部的二阶纵向弯曲，该模态固有频率为

2205.87Hz。 
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图 9. 曲轴第 7阶模态振型 

 
图 10. 曲轴第 8阶模态振型 

 

图 9 所示的曲轴第 7 阶模态振型，为 1#连杆轴
颈为中心，在与 xoy 面成一定角度的平面内弯曲变
形，该模态固有频率为 631.38Hz。图 10 所示的曲轴
第 8阶模态振型，为 1#连杆轴颈为中心，在 xoz面内
弯曲变形，该模态固有频率为 739.43Hz。 

 
图 11. 曲轴第 9阶模态振型 

 
图 12. 曲轴第 10阶模态振型 

 

图 11所示的曲轴第 9阶模态振型，以 1#连杆轴
颈为中心，在与 xoy面内弯曲变形，该模态固有频率
为 785.57Hz。图 12所示的曲轴第 10阶模态振型，分
别以 1#连杆轴颈、大齿圈啮合处为中心，在与 xoz

面内二阶弯曲变形，该模态固有频率为 1638.07Hz。 

 
图 13. 曲轴第 11阶模态振型 

 
图 14. 曲轴第 12阶模态振型 

 

图 13 所示的曲轴第 11 阶模态振型，以 1#连杆
轴颈为中心，在与 xoy面内弯曲变形，与第 9阶模态
振型恰好相反，该模态固有频率为 1658.92。图 14所
示的曲轴第 12 阶模态振型，连杆轴颈、大齿圈啮合
处、左主轴颈的弯曲变形，该模态固有频率为

1730.15Hz。 

3.2 约束边界条件的处理 

Adams中构件与构件之间的约束，通常指的是运
动副和铰链，它是用来限制构件的空间自由度和构件

之间的相对运动关系，模型中各个独立构件只有通过

某种特定的约束才能形成一个统一的整体。在进行运

动学和动力学分析时，要准确模拟模型的运动情况，

必须根据构件间相互关系抽象出相应的运动副。可

见，施加约束是运用 Adams 软件进行分析至关重要
的一步，约束施加合理与否，直接关系到动力学和运

动学分析结果的正确性。Adams 的运动副主要有低
副、高副和基本副 3 类，低副主要有旋转副、滑移
副、齿轮副、圆柱副、固定副等；高副主要有点–线
副、线–线副两种；基本副是一种抽象的运动副，它
可以通过不同形式的组合得到较复杂的约束，也可以

组合成常用的低副，基本副主要由平行副、垂直副、

方向副、点面副、点线副、点点副[2]。 
根据泥浆泵动力端各部件的运动关系，曲轴与机

座（Ground）、输入轴与机座、连杆与曲轴、连杆与
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十字头之间为旋转副，大小人字齿轮之间为齿轮副，

大人字齿轮与曲轴之间为固定副，十字头与机座

（Ground）之间为滑移副，但为了避免模型的过约
束，将滑移副用基本副中的方向副和点面副代替，各

运动副如图 2所示[1][8-12]。 

3.3 载荷边界条件处理 

泥浆泵在工作时，作用在动力端的主要载荷为介

质压力和摩擦力，由于泥浆泵进行周期性的吸液和排

液，所以作用在动力端的力也呈现周期性的变化。并

根据这些力的特点，在 Adams 采用 IF 函数进行加
载。IF函数的一般表达式为[1]： 

IF（表达式 1：表达式 2，表达式 3，表达式 4） 
函数式中，表达式 1为 ADAMS的评估表达式。

如果的表达式 1 值小于 0，IF 函数返回的表达式 2
值；如果表达式 1的值等于 0，IF函数返回表达式 3
的值；如果表达式 1的值大于 0，IF函数返回表达式
4的值。 

4仿真结果与分析 

4.1 作用在动力端的力 

仿真时设定曲轴的转速为 120r/min，仿真时间为
3个周期（T=1.5s）。 

 
图 15. 作用在 1缸上的外力 

 
图 16. 作用在 2缸上的外力 
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图 17. 作用在 3缸上的外力 

 

图 15、图 16、图 17为作用在 3个缸的外载荷历 程，即为通过 IF函数施加在模型上的力。 
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图 18. 连杆小头 r方向的力 
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图 19. 连杆小头 z方向的力 

 
图 18、图 19 为作用在连杆小头的力的变化曲

线，此处 Y、Z 方向是相对 Adams 总体坐标系而言
的，X 向为曲轴的轴线方向，Y 向为液缸中心线的方
向，Z 向右手定则确定，即垂直于曲轴轴线（液缸的
排列方向）和液缸中心线的方向。MARKER_46 为 1
缸连杆和十字头间的旋转副相关联的 MARKER 点，
通过该 MARKER点可以测量出 1缸连杆作用力；相

应地，MARKER_79、MARKER_97 所绘曲线分别为
2、3缸连杆作用力的变化曲线。 

利用刚体动力学进行受力分析时所用的坐标系

XOY，X 向为液缸中心线的方向，即为 Adams 中的
Y 向；相应地，Y 向即为 Adams 中的 Z 向。在
Adams 软 件 中 ， 连 杆 小 头 最 大 Y 向 力 为

625680.72N，连杆小头最大 Z向力为 83061.85N，这
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与运用理论力学求得的最大值分别 623785.42N 和
84923.51N 基本吻合。通过上述对比，进一步验证了

Adams模型的正确性。 
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-3.0E+005
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图 20.连杆大头对曲轴 r方向的力 

 
图 21.连杆大头对曲轴 Z方向的力 

 
图 20、图 21 为连杆大头对曲轴作用力的变化曲

线。由于各缸连杆大头和曲轴通过旋转副相连接，那

么连杆对曲轴的力和曲轴连杆大头的力则互为作用力

与反作用力。图中 MARKER_26、MARKER_73、
MARKER_94所绘曲线分别为 1、2、3缸连杆对曲轴
的力变化曲线。 

4.2 连杆的动应力分析 

在 Adams 中建立曲轴连杆机构的刚柔耦合模
型，通过 Durability 模块，在后处理中可以获得柔性
体（曲轴、连杆）的任一时刻的应力分布云图，以及

柔性体各个节点在工作过程中的动应力—时间历程
[1][13]。图 22、图 23 给出了连杆在最大拉伸工况和最
大压缩工况下的应力云图。 

 
图 22. 0.0135s时连杆应力云图 
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图 23. 0.028s时连杆应力云图 

图 22 中，仿真时间为 0.015s，此时曲轴转角为
10.8°，这与 ansys 中的最大拉伸工况（曲轴转角
10°）相接近。连杆的应力主要分布在杆身靠近大头
处，最大应力在 38.92～51.89MPa之间。第 3章利用
ansys 有限元分析结果，该连杆的最大应力
45.722MPa，恰好位于 38.92～51.89MPa 区间之内，
总体上看，连杆的拉应力比较小，这与泥浆泵的实际

工作情况相符。 
图 23 中，仿真时间为 0.282s，此时曲轴转角约

为 200°，这与 ansys 中的最大压缩工况（曲轴转角
190°）稍显偏差，但在一个可以接受的范围内。连杆
的应力主要分布在杆身上，尤其是在杆身和连杆大头

的过渡处，最大压应力为 129.72MPa，而利用 ansys
有限元分析，该连杆的最大压应力 136.86MPa。可
见，利用 Adams和 ansys得到连杆的最大压缩工况在
空间位置上和连杆应力值上均呈现稍许偏差，这是由

于两种软件在仿真时均作了不同的简化，包括位移、

载荷的边界条件的近似处理等。相对而言，利用

Adams建立刚柔耦合模型更接近于连杆的真实受力状
况。 

4.3 曲轴的动应力分析 

仿真时间为 0.1s（曲轴转角 72°）时，曲轴上作
用最大应力，其大小为 132.03MPa，发生在右主轴颈
过渡圆角处。此时曲轴的应力状态和 ansys 软件工况
二的应力状态相接近，利用 ansys 软件得到曲轴的最
大应力为 135.879MPa，两者的相对误差为 2.83%。 

图 24 中仿真时间为 0.01s，此时曲轴的转角为
7.2°，第一缸和第三缸处于吸液冲程，第二缸处于排
液冲程。在主轴颈、第一个曲柄和第二个曲柄的过渡

处存在轻微的应力集中，最大应力约为 66.0MPa。 
图 25 中仿真时间为 0.1s，此时曲轴的转角为

72°，泥浆泵第一缸处于吸液冲程，另外两缸处于排

液冲程。该工况下曲轴的受力偏大，并在右主轴颈处

存在较大的应力集中，其最大应力为 132.03MPa。
Ansys 后处理结果显示，曲轴的最大应力为
135.879MPa，发生在右主轴颈过渡圆角处。在两种
软件下，曲轴应力计算结果的最大误差为 2.83% 

 
图 24. 0.01s时曲轴应力云图 

 
Last_Run  Time=0.1000 Frame=011

Von Mises Stress(Mpa)
132.03
118.83
105.62
92.42
79.22
66.01
52.81
39.61
26.41
13.2
0.0

 
图 25. 0.10s时曲轴应力云图 

 
在曲轴的关键部位取 3个节点，各节点的应力呈

明显的周期性变化，吸液冲程时曲轴各节点的应力较

排液冲程时要小的多。该曲轴材料为 30CrMo，屈服
极限为 820MPa，强度极限为 924MPa，通过 ansys和
Adams 分析可知，在主轴颈过渡圆角处存在应力集
中，最大应力为 132.35MPa，可见曲轴的等效应力远
远小于材料的屈服强度极限，符合静强度设计要求，

但是由于应力集中和交变的应力作用，曲轴容易发生

疲劳断裂，因此应对曲轴进行疲劳强度校核。 
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