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摘要：为改善往复泵曲轴受力，提高其工作性能，通过对往复泵曲轴受力及强度分析，以曲轴曲

柄５个不同初始相位角为设计变量，以曲轴危险截面所受最大弯矩最小为优化目标，建立往复泵
曲柄相位布置方案优化模型．基于模拟退火算法对往复泵曲轴的曲柄相位布置方案进行优化，最
终得到２种曲柄相位优化布置，并对优化后的曲轴进行受力及强度仿真分析．结果表明：优化后
的曲柄相位布置方案使得曲轴所受最大弯矩及弯扭组合应力最小，最优布置方案与最差布置方

案相比，有效改善了曲轴受力；曲柄相位布置方案优化模型的建立方法同样适用于多缸（五缸、

七缸及九缸）单／双作用往复泵，具有通用性；模拟退火算法可以快速优化曲柄相位布置方案，该
算法可求得整体最优解，可靠性高，为类似曲轴的曲柄相位布置方案优化提供了新方法．
关键词：往复泵；曲轴；曲柄相位；模拟退火算法；弯矩
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ｂｅｎｄｉｎｇｍｏｍｅｎｔ　

　　往复泵是一种高效节能的流体输送机械，广泛
应用于石油、轻工、食品及农业灌溉等行业［１］．曲轴
是往复泵传动系统中的核心部件，其可靠性对泵整

机的工作性能及寿命有较大影响［２］．不同曲柄相位
布置方案下，任一液缸对应曲柄初始相位不同，其

对应曲柄销所受连杆力大小不同，使得曲柄销所受

转矩及曲轴危险截面所受弯矩也不同．由于曲轴主
要承受周期性的交变载荷作用，使其易产生疲劳破

坏，降低了往复泵可靠性及工作性能．为改善曲轴结
构受力，提高其强度，故对曲轴曲柄相位布置方案

进行优化设计，具有实际的工程意义．
目前有关曲轴曲柄相位布置的研究相对较少，

郭卫等［３］通过对乳化液泵两支承五拐曲轴挠力载

荷分析，以曲柄相位为设计变量，曲轴运行周期内

最大惯性力矩最小为目标函数，对曲柄空间分布位

置进行优化设计．闫志琴［４］通过对曲轴曲柄 ２种不
同布局下曲轴的受力分析，认为曲轴所受合力会因

曲柄相对位置的变化而改变．贾品元［５］提出往复泵

设计者在设计时应尽可能通过选择合理曲柄内错

角配置改善曲轴结构受力．ＭＡＧＧＩ等［６］通过对压缩

机曲轴的曲柄排列布置优化，减小了曲轴的应力水

平．文献［７－８］以往复泵吸入管各截面间流量波动、
断流时间和曲轴受力最优为目标，对七拐两支承曲

轴曲柄初相角布置方案进行了优化，并以曲轴强度

为目标对五拐两支承曲轴曲柄初相角进行了优化．
虽有针对往复泵五拐两支承曲轴曲柄相位布置方

案的研究，但是随着曲轴支承数目的增加，目前属

于超静定结构的五拐六支承曲轴已发展为主流趋

势，有必要进一步对五拐六支撑曲轴曲柄相位布置

方案进行优化．
文中提出一种可用于往复泵曲柄相位布置方

案优化的新方法，即以曲柄初始相位角为设计变

量，以曲轴危险截面所受最大弯矩最小为目标函

数，结合适用于求解组合优化问题全局最优解的模

拟退火算法对曲柄相位布置方案进行优化，为往复

泵在工农业领域应用中的设计提供参考．

１　曲柄相位布置方案优化模型

１．１　理论基础
目前成熟五缸往复泵产品动力端多采用一级

双斜齿轮机构进行减速，曲轴受力分析如图１所示．

图１　曲轴受力分析
Ｆｉｇ．１　Ｆｏｒｃｅａｎａｌｙｓｉｓｏｆｃｒａｎｋｓｈａｆｔ

　　由于曲轴受力较复杂，为便于计算，作如下
假设［９］：

１）吸入过程中，十字头及活塞（柱塞）组件所
受缸内压力远小于排出过程中受力，故不考虑吸入

过程中缸内压力．
２）不考虑泵阀滞后角对吸入、排出过程中缸内

压力的影响．

３）将各运动部件间的相互作用力视为集中力，
其几何中心视为支反力作用点．

４）由于各运动部件间摩擦力、自身重力及惯性
力相对活塞力、连杆力较小，故忽略不计．

五缸往复泵各缸内曲柄滑块机构运动规律相

同，故文中任选第 ｉ号缸对应曲柄滑块机构进行分
析，曲柄滑块机构的运动与受力简图如图２所示．

８７９
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图２　曲柄滑块机构运动及受力简图
Ｆｉｇ．２　Ｓｋｅｔｃｈｏｆｍｏｖｅｍｅｎｔａｎｄｆｏｒｃｅｉｎｃｒａｎｋｃｒｏｓｓｈｅａｄｍｅｃｈａｎｉｓｍ

　　令连杆比λ＝ｒ／ｌ，则做往复运动的活塞（柱塞）
与十字头组件的运动方程［９］为

ｓｉ＝ｒ１＋ｃｏｓφｉ－
λ
２
ｓｉｎ２φｉ( ) ， （１）

ｕｉ＝－ｒωｓｉｎφｉ＋
λ
２
ｓｉｎ２φｉ( ) ， （２）

αｉ＝－ｒω
２（ｃｏｓφｉ＋λｃｏｓ２φｉ）， （３）

式中：φｉ为曲柄旋转角度，φｉ＝ωｔ＋ψｉ；ψｉ为初始相位．
在连杆的任意位置，有

ｓｉｎβｉ＝
ｒ
ｌ
ｓｉｎφｉ＝λｓｉｎφｉ， （４）

则

βｉ＝ｓｉｎ
－１（λｓｉｎφｉ）， （５）

式中：βｉ为连杆与活塞（柱塞）运动方向间夹角．
活塞（柱塞）力为

Ｆｚ＝
０， ０≤φｉ≤１８０°，

－ｐ·π
４
ｄ２， １８０°＜φｉ≤３６０°，{ （６）

式中：ｐ为缸内介质压力；ｄ为活塞（柱塞）直径．
连杆力及沿坐标ｘ，ｙ轴方向分力为

Ｆｌ＝
Ｆｚ
ｃｏｓβｉ

＝
Ｆｚ

１－λ２ｓｉｎ２φ槡 ｉ

， （７）

Ｆｌｘ＝Ｆｌｃｏｓβｉ＝Ｆｚ， （８）

Ｆｌｙ＝Ｆｌｓｉｎβｉ＝
Ｆｚλｓｉｎφｉ

１－λ２ｓｉｎ２φ槡 ｉ

． （９）

曲柄销所受转矩为

Ｔｉ＝ｒＦｌｓｉｎ（φｉ＋βｉ）＝

ｒＦｚ
λｓｉｎφｉｃｏｓφｉ

１－λ２ｓｉｎ２φ槡 ｉ

＋ｓｉｎφｉ( ) ． （１０）

齿轮机构分布在曲轴两侧，五缸往复泵曲轴的

偏心力呈对称分布且相互抵消［１０－１１］，轴承的支反力

与过曲轴轴心的离心力对齿轮啮合力的大小无影

响，故齿轮机构的啮合力只取决于作用在曲轴上的

连杆力，曲轴与齿轮机构所受作用力示意图如图 ３
所示．

图３　连杆力与齿轮啮合力示意图
Ｆｉｇ．３　Ｄｉａｇｒａｍｏｆｃｏｎｎｅｃｔｉｎｇｒｏｄｆｏｒｃｅｓａｎｄｍｅｓｈｉｎｇ

ｆｏｒｃｅｓｏｆｇｅａｒ

斜齿轮切向力［１１］为

Ｆｔ２＝
－∑

５

ｉ＝１
Ｔｉ

２ｒ２
， （１１）

式中：ｒ２为大齿轮分度圆半径．
斜齿轮的径向力与轴向力［１１］分别为

Ｆｒ２＝
Ｆｔ２ｔａｎαｎ
ｃｏｓβ

，Ｆａ２＝Ｆｔ２ｔａｎβ． （１２）

斜齿轮在曲轴两端呈对称分布，由对称关系即

可得出右端大齿轮所受切向力与径向力分别为

Ｆｔ１＝Ｆｔ２，Ｆｒ１＝Ｆｒ２． （１３）
五缸往复泵曲轴结构为五拐六支承，属于超静

定结构，文中采用“分布均摊法”求解系统超静定问

题．为求解曲轴各轴承座支反力，进行如下假设：
１）假设各液力端作用在各曲柄销上的力互不

影响，仅对相邻两箱体支座产生作用力．
２）端部齿轮受力只对相邻箱体支承座产生作

用力．
３）箱体支承座受力为均摊各力的矢量叠加．
将五缸往复泵曲柄连杆机构及曲轴组件所对

应的两端斜齿轮机构分为中间５部分和两端部分，
对曲轴齿轮组件各部分分别按“悬臂梁”与“简支

梁”求解相邻支承座受力，然后通过矢量求和求出

曲轴各支承座所受支反力Ｎｘｋ及Ｎｙｋ．曲轴端部支承１
受力分析如图４所示，由式（１４）求得曲轴端部支承
１、支承６的支反力Ｎｘｋ，Ｎｙｋ．

８８０
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Ｎｘｋ＝－Ｆｔ２ｘ＋Ｆｒ２ｘ＋
１
２
Ｆ１２ｘｉ，

Ｎｙｋ＝－Ｆｔ２ｙ＋Ｆｒ２ｙ＋ｍｋｇ＋
１
２
Ｆ１２ｙｉ，










（１４）

式中：ｋ为支承序号，ｋ＝１，６；ｉ为液缸号，ｋ＝１时 ｉ＝
１，ｋ＝６时ｉ＝５；ｍｋｇ为相应齿轮端部重力．

图４　曲轴端部支承１受力分析示意图
Ｆｉｇ．４　Ｄｉａｇｒａｍｏｆｆｏｒｃｅａｎａｌｙｓｉｓｏｎｓｕｐｐｏｒｔ１ｏｆｃｒａｎｋｓｈａｆｔ

曲轴中部支承 ２受力分析如图 ５所示，由式
（１５）求得支承２—５处所受作用反力Ｎｘ２，Ｎｙ２．

Ｎｘｋ＝
１
２
Ｆ１２ｘ（ｉ－１）＋

１
２
Ｆ１２ｘｉ，

Ｎｙｋ＝
１
２
Ｆ１２ｙ（ｉ－１）＋

１
２
Ｆ１２ｙｉ，










（１５）

式中：ｋ为支承序号，ｋ＝２，３，４，５；ｉ为往复泵缸号，
ｉ＝ｋ．

图５　曲轴中部支承２受力分析示意图
Ｆｉｇ．５　Ｄｉａｇｒａｍｏｆｆｏｒｃｅａｎａｌｙｓｉｓｏｎｍｉｄｄｌｅｓｕｐｐｏｒｔ２

ｏｆｃｒａｎｋｓｈａｆｔ

为确定所选曲轴各个危险截面的弯矩、转矩，

并为强度校核提供依据，需对曲轴截面内力进行计

算．基于曲轴几何结构与受力情况，文中曲轴各计算
危险截面的选取如图６所示．

图６　曲轴危险截面
Ｆｉｇ．６　Ｃｒａｎｋｓｈａｆｔｃｒｉｔｉｃａｌｓｅｃｔｉｏｎｓ

选择以上截面的理由［１２］如下：

１）曲轴所受主要应力是由连杆力所引起的弯曲
应力，故选取曲柄销与曲柄截面突变处为危险截面．

２）曲轴两端装配大斜齿轮的台肩处截面积较
小，故也应选取为危险截面位置．

根据以上分析，可计算曲轴各危险截面的弯矩

Ｍｘ，Ｍｙ及所受总转矩Ｔ，如危险截面Ｅ处：
ＭＥｘ＝（Ｆｔ２ｘ－Ｆｒ２ｘ）ｌＥ＋Ｎｘ６（ｌＥ－ｌｇ６）＋

Ｎｘ５（ｌＥ－ｌｇ５）＋Ｆ３２ｘ５（ｌＥ－ｌｌ５），

ＭＥｙ＝（Ｆｔ２ｙ＋Ｆｒ２ｙ）ｌＥ＋Ｎｙ６（ｌＥ－ｌｇ６）＋

Ｎｙ５（ｌＥ－ｌｇ５）＋Ｆ３２ｙ５（ｌＥ－ｌｌ５），

ＴＥ＝０．５Ｔ４．













（１６）

同理可求得其他危险截面处受力．
扭转与弯曲的组合变形是机械工程中常见的

情况，考虑到曲轴材料为塑性材料，根据曲轴危险

截面ｊ处所受转矩及合弯矩，按第四强度理论条件，
计算危险截面ｊ的弯扭组合应力，计算公式［１３］为

σｊ＝
Ｍ２ｊ＋０．７５Ｔ

２
槡 ｊ

Ｗｊ
， （１７）

式中：Ｗｊ为曲轴危险截面ｊ处抗弯截面系数．
１．２　设计变量

五缸单作用往复泵曲轴各曲柄对应的相位角

有０°，７２°，１４４°，２１６°和２８８°．各曲柄相位角在同一
相位布置方案中只能出现１次，任一相位角 θｉ均可
布置在不同液缸对应的曲柄处．为方便标识，文中以
相位角θｉ的排列顺序表示不同的布置方案，例如，方
案（θ１，θ４，θ２，θ５，θ３）表示 θ１，θ４，θ２，θ５，θ３布置在＃１，
＃２，＃３，＃４，＃５号缸对应曲柄位置．

五缸单作用往复泵曲轴曲柄具有５个不同初始
相位角，故文中设计变量为５个初始相位角（θ１，θ２，
θ３，θ４，θ５），相位值依次为０°，７２°，１４４°，２１６°，２８８°．
１．３　目标函数

根据曲轴受力及强度分析，以曲轴危险截面 ｊ
所受弯矩Ｍｊ最大值最小为优化目标，建立目标函数
为ｍｉｎｆ（θ１，θ２，θ３，θ４，θ５）＝ｍａｘＭｊ．

２　ＳＡ算法

文中曲柄相位布置方案优化问题属于一般组

合优化问题．模拟退火算法是一种求解组合最优化
问题，达到求解全局优化问题的全局最优算法，克

服了其他优化过程中容易陷入局部极小的缺陷和

对初值的依赖性［１４－１５］等问题．

８８１
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针对文中五缸单作用压裂泵曲轴曲柄相位布

置方案优化问题，求解的模拟退火算法描述如下：

１）解空间．解空间Ｓ可表示为所有初始相位角
的循环排列组合，即Ｓ＝｛（θ１，θ２，θ３，θ４，θ５）｜θ１＝０°，
θ２＝７２°，θ３＝１４４°，θ４＝２１６°，θ５＝２８８°｝，其中每一个
循环排列表示曲柄相位的一种布置方案，初始解可

选为（０°，７２°，１４４°，２１６°，２８８°）．
２）目标函数．此时的目标函数为曲轴危险截面

ｊ所受弯矩 Ｍｊ最大值最小或称代价函数．我们要求
ｍｉｎｆ（θ１，θ２，θ３，θ４，θ５）＝ｍａｘＭｊ．

３）新解的产生．文中由于设计变量数目较少，
因此选用２变化法产生新解．任选序号ｍ，ｎ（ｍ＜ｎ），
置换 ｍ，ｎ的位置，此时产生新的布置方案…，
θｎ，…，θｍ，…．

４）代价函数差．对于２变化法，危险截面ｊ所受
最大弯矩差可表示为Δｆ＝ｍａｘＭｊ（…，θｎ，…，θｍ，…）－
ｍａｘＭｊ（…，θｎ，…，θｍ，…）．

５）接收准则．

Ｐ＝
１， Δｆ＜０，
ｅｘｐ（－Δｆ／Ｔ）， Δｆ≥０，{

如果 Δｆ＜０，则接受新的布置方案．否则，按概率
ｅｘｐ（－Δｆ／Ｔ）接受新的布置方案．

６）降温．利用选定的降温系数 Ｋ进行降温，即
Ｔ←ＫＴ，得到新的温度，这里取Ｋ＝０．９９９．

７）结束条件．利用选定的终止温度 ｅ＝１０－３０，判
断退火过程是否结束．若 Ｔ＜ｅ，算法结束，输出当前
状态．

３　实际算例与分析

３．１　基本计算参数
以某型号往复泵为例，对其进行曲柄相位布置

方案进行优化，其曲轴半径ｒ＝０．１２ｍ，连杆长度 ｌ＝
０．８６ｍ，曲轴转速 ｎ＝１５０ｒ／ｍｉｎ，泵压 ｐ＝１４０ＭＰａ，
柱塞直径ｄ＝１０１．６ｍｍ，斜齿轮半径 ｒ２＝２２５．０ｍｍ，
压力角αｎ＝２０°，螺旋角β＝１６．２６°．
３．２　优化结果

文中五缸单作用往复泵曲轴总共有１４个危险
截面（Ａ～Ｎ），目标函数为任一危险截面 ｊ所受最大
弯矩的最小值，故优化方案仅为使危险截面 ｊ所受
最大弯矩最小的优化方案，无法保证在此优化方案

下，其他危险截面所受最大弯矩小于危险截面 ｊ所
受最大弯矩，故需要对每个危险截面所受最大弯矩

进行优化，这就需要改变目标函数所选危险截面 ｊ

的位置进行１４次优化求解．
以截面 Ｉ－Ｉ为例，目标函数为 ｍｉｎｆ（θ１，θ２，θ３，

θ４，θ５）＝ｍａｘＭＩ，优化结束后，其适应度变化曲线如
图７所示．优化结果为 ｘ＝［０°，２８８°，１４４°，２１６°，
７２°］，函 数 ｆ（θ１，θ５，θ３，θ４，θ２）的 最 小 值 为
４６７６３５．６９８３Ｎ·ｍ．　

图７　适应度进化曲线
Ｆｉｇ．７　Ｆｉｔｎｅｓｓｅｖｏｌｕｔｉｏｎｃｕｒｖｅ

选择不同危险截面ｊ所得优化方案及所受最大
弯矩最小值Ｍｍａｘ与弯扭组合应力 σ如下表１所示，
表中Ｍｍａｘ为最大弯矩，σ为弯扭组合应力．

表１　优化方案及所受最大弯矩最小值与组合应力
Ｔａｂ．１　Ｏｐｔｉｍａｌ ａｒｒａｎｇｅｍｅｎｔ ａｎｄ ｍｉｎｉｍｕｍ

ｖａｌｕｅｓｏｆｍａｘｉｍｕｍｂｅｎｄｉｎｇｍｏｍｅｎｔａｎｄ
ｃｏｍｂｉｎｅｄｓｔｒｅｓｓ　

截面ｊ 优化方案 Ｍｍａｘ／（Ｎ·ｍ） σ／ＭＰａ

Ａ－Ａ １２３４５ ６５１３３．１０３ ３．７７８
Ｂ－Ｂ ２４１３５ ２１６２４１．９０２ １２．５４２
Ｃ－Ｃ ４２５３１ ３２２５４０．４９２ １９．０１０
Ｄ－Ｄ ３５２４１ ３２３７５３．５３７ １９．０８０
Ｅ－Ｅ １５３４２ ５２２５１７．３１０ ３０．３４３
Ｆ－Ｆ １５３４２ ５２３２９４．７０９ ３０．３８８
Ｇ－Ｇ １４２５３ ４６５８１５．３９９ ２７．０１８
Ｈ－Ｈ １４２５３ ４６６６８４．２８４ ２７．０６８
Ｉ－Ｉ １５３４２ ４６７６３５．６９８ ２７．１２３
Ｊ－Ｊ １５３４２ ４６８５１１．０５５ ２７．１７４
Ｋ－Ｋ １２５３４ ４６９４６９．４８９ ２７．２２９
Ｌ－Ｌ １３５２４ ４７０３５１．２４３ ２７．２８１
Ｍ－Ｍ １４２５３ ４１３６０６．２０７ ２３．９９０
Ｎ－Ｎ １５３４２ ３０２４５３．５２１ １７．５４３

　　通过ＳＡ算法得到 ８种初步优化方案，每种方
案下出现最大弯矩的危险截面及最大弯矩值如表２
所示．

表２　危险截面及最大弯矩
Ｔａｂ．２　Ｃｒｉｔｉｃａｌｓｅｃｔｉｏｎｓａｎｄｍａｘｉｍｕｍ ｂｅｎｄｉｎｇ

ｍｏｍｅｎｔｓ　

优化方案 危险截面 Ｍｍａｘ／（Ｎ·ｍ）

１２３４５ Ｆ－Ｆ ５３６４９５．７１８
２４１３５ Ｊ－Ｊ ５３０７６６．８２５
４２５３１ Ｊ－Ｊ ５３０７６６．８２５
３５２４１ Ｊ－Ｊ ５３０７６６．８２５
１５３４２ Ｈ－Ｈ ５２９０９４．９６２
１４２５３ Ｊ－Ｊ ５３０７６６．８２５
１２５３４ Ｈ－Ｈ ５２９０９４．９６２
１３５２４ Ｊ－Ｊ ５３０７６６．８２５

８８２



第９期 高金鹏，等　基于模拟退火算法的五缸往复泵曲柄相位布置方案优化

　　由表２可以看出，不同曲柄相位布置方案下，曲
轴所受最大弯矩所在危险截面位置会发生改变，最

大弯矩值也存在差异，考虑曲轴强度，各曲轴危险

截面所受最大弯矩应越小越好，则方案 １２５３４和
１５３４２最优，即最优曲柄初相位布置方案为（θ１，θ２，
θ５，θ３，θ４）和（θ１，θ５，θ３，θ４，θ２）．
３．３　对比分析

目前国内外五缸往复泵所采用的曲柄初相位

布置方案主要以（θ１，θ３，θ５，θ２，θ４）为主，针对从１２０
种方案中优选出的２种最优布置方案，进行曲轴受
力及强度仿真分析．为便于区分目前五缸往复泵成
熟产品所采用的曲柄相位布置方案及文中优选出

的２种方案，定义方案１为（θ１，θ３，θ５，θ２，θ４），方案
２为（θ１，θ２，θ５，θ３，θ４），方案３为（θ１，θ５，θ３，θ４，θ２）．

方案１和２不同危险截面位置处最大弯矩值仿
真对比分析如图 ８所示，图中横坐标 １～１４分别代
表危险截面Ａ～Ｎ．

图８　最大弯矩值
Ｆｉｇ．８　Ｍａｘｉｍｕｍｂｅｎｄｉｎｇｍｏｍｅｎｔ

由图８可以看出，曲柄初相位布置方案１下，最
大弯矩出现在危险截面 Ｊ－Ｊ处，最大弯矩值为
５３０７６６．８２５Ｎ·ｍ，方案２下，最大弯矩出现在危险
截面Ｈ－Ｈ处，最大弯矩值为５２９０９４．９６２Ｎ·ｍ，方
案２较方案１各危险截面最大弯矩值相对较小，个
别危险截面最大弯矩值增大．

方案１和３不同危险截面位置处最大弯矩值仿
真对比分析如图９所示，可以看出，方案３下，最大
弯矩出现在危险截面 Ｈ－Ｈ处，最大弯矩值为
５２９０９４．９６２Ｎ·ｍ．　

图９　最大弯矩值
Ｆｉｇ．９　Ｍａｘｉｍｕｍｂｅｎｄｉｎｇｍｏｍｅｎｔ

方案２和３不同危险截面位置处最大弯矩值对
比分析如图１０所示，可以看出，优选方案２和３不同
危险截面位置处最大弯矩值曲线近似重合，最大弯矩

值均为５２９０９４．９６２Ｎ·ｍ，所在危险截面为同一截面
Ｈ－Ｈ处．需要注意的是，由于相位布置方案的不同，在
单个周期内，最大弯矩值出现的时刻并不一样．

图１０　最大弯矩值
Ｆｉｇ．１０　Ｍａｘｉｍｕｍｂｅｎｄｉｎｇｍｏｍｅｎｔ

方案１，２，３不同危险截面位置处最大弯扭组合
应力值对比分析如图１１所示，可以看出，曲柄初相
位布置方案２，３与方案１相比，最大弯矩所在危险
截面的最大弯矩值降低；方案２，３不同危险截面位
置处最大应力值曲线近似重合，且最大应力危险截

面相同，均为Ｈ－Ｈ截面．

图１１　最大弯扭组合应力值
Ｆｉｇ．１１　Ｍａｘｉｍｕｍｃｏｍｂｉｎｅｄｂｅｎｄｉｎｇａｎｄｔｏｒｓｉｏｎｓｔｒｅｓｓ

最优布置方案下的危险截面为截面 Ｈ，最差布
置方案（θ４，θ５，θ１，θ２，θ３）下的危险截面为截面 Ｇ．危
险截面最大弯矩的对比结果如图 １２所示，可以看
出，最优布置方案与最差布置方案相比，最大弯矩

值减小约７４００Ｎ·ｍ，且危险截面Ｌ和Ｍ处最大弯
矩值降低约１２．３％．

图１２　最大弯矩值
Ｆｉｇ．１２　Ｍａｘｉｍｕｍｂｅｎｄｉｎｇｍｏｍｅｎｔ
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４　结　论

通过建立往复泵曲柄相位布置方案优化模型，

基于模拟退火算法优化曲柄布置方案，对实际算例

进行计算与分析，得到如下结论：

１）建立了以曲轴曲柄初始相位角为设计变量，
以曲轴危险截面所受最大弯矩值最小为目标函数

的曲柄相位布置方案优化模型，该优化模型建立方

法同样适用于多缸（五缸、七缸及九缸）单／双作用
往复泵，具有通用性．

２）应用模拟退火算法对往复泵曲柄相位布置
方案进行了优化，结果表明模拟退火算法在解决该

组合优化问题上收敛速度快、全局性好、鲁棒性强，

并得到２种最优曲柄相位布置方案．
３）对实际算例进行计算与分析可知，优化后的

２种曲柄相位布置方案使得曲轴所受最大弯矩值及
所受弯扭组合应力最小，最优布置方案与最差布置

方案相比，最大弯矩值减小约７４００Ｎ·ｍ，且危险
截面Ｌ和Ｍ处最大弯矩值降低约１２．３％，有效改善
了曲轴受力，进而有利于提高往复泵的工作性能．
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