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　　摘要：针对某工程车转向架新设计的轴箱存在诸多理论设计缺陷的问题，对其进行结
构优化。依据ＥＮ１３７４９：２００５《铁路应用转向架构架结构要求的规定方法》，计算了结构优
化后轴箱在超常工况、运营工况及起吊工况所受载荷，并对其进行有限元计算。计算结果
表明：轴箱满足超常工况、运营工况及起吊工况的强度要求；运营工况时，轴箱应力较大位
置处节点的应力计算结果仍在Ｇｏｏｄｍａｎ－Ｓｍｉｔｈ疲劳极限包络线内，轴箱疲劳强度满足设计
要求。
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０　引言

为了适应铁路发展的需求，工程车最高运行速度要达到１６０　ｋｍ／ｈ，设计了一种适用于大轴重、
高速度铁路运用的工程车转向架。作为工程车转向架重要的承载、连接部件，轴箱负责将轮对和构
架联系在一起，使轮对沿钢轨的滚动转化为转向架及车体沿线路的平动，同时还承受车辆的质量，
传递各方向的作用力［１］。因此，为满足大轴重、高速度工程车的运行要求，新设计了一种工程车轴
箱。通过仿真分析，发现该转向架轴箱存在质量较大、轴箱体与转臂固连处存在应力集中、长时间
工作易出现疲劳损伤等诸多理论设计缺陷。为保证大轴重、高速度工程车安全平稳运行，需对新设
计的工程车轴箱进行结构优化。利用ＣＡＴＩＡ软件对结构优化后的工程车轴箱进行实体建模，再分
别使用 ＨｙｐｅｒＭｅｓｈ软件和 ＡＮＳＹＳ软件对模型进行有限元网格划分和计算，绘制出轴箱 Ｇｏｏｄｍａｎ－
Ｓｍｉｔｈ疲劳极限图［２］。以强度计算结果和Ｇｏｏｄｍａｎ－Ｓｍｉｔｈ疲劳极限图为依据，校核轴箱是否满足强
度及疲劳要求［３］。

１　新设计的工程车轴箱介绍

新设计的工程车轴箱采用的是轴箱体与转臂一体式结构，为转臂式定位。其中，轴箱体一侧与转臂
固连，另一侧设计有垂向减振器安装座、轮对起吊座，新设计的工程车轴箱实体模型如图１所示。在三维
建模软件测得新设计的工程车轴箱质量为２０７．８　ｋｇ，相比于其他工程车轴箱质量较大。此外在轴向载荷
作用下，轴箱体与转臂固连处存在应力集中的现象，图２是该工况下新设计的工程车轴箱应力云图。在
日常运营过程中，由于转向架的蛇形运动，轴箱受到周期性轴向交变载荷作用，轴箱体与转臂固连处应力
变化较大，长时间工作易出现疲劳损伤，不利于工程车的运行安全［４］。为解决上述问题，需对新设计的工
程车轴箱进行结构优化。
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图１　新设计的工程车轴箱实体模型 图２　新设计的工程车轴箱应力云图（单位：ＭＰａ）

２　结构优化后工程车轴箱介绍

针对新设计的工程车轴箱质量较大的问题，对其应力较小但质量较大的部分做减重处理。将轴箱体

图３　结构优化后工程车轴箱实体模型

做成筒状结构，既可以保证轴箱有足够的强度，还
可以减轻质量。针对新设计的工程车轴箱的轴箱
体与转臂固连处存在应力集中、长时间工作易出现
疲劳损伤的问题，增加轴箱体与转臂的固连面积，
分散轴箱体与转臂固连处的应力，避免出现应力集
中的情况。同时将垂向减振器安装座优化成和转
臂连为一体的结构，增加垂向减振器安装座根部的
结构强度。结构优化后工程车轴箱质量为１１５．３
ｋｇ，其实体模型如图３所示。
结构优化后工程车轴箱定位转臂通过其安装孔内的橡胶弹性节点与构架的转臂定位座相连；垂向减

振器安装座通过垂向减振器与构架相应的减振器座相接。轮对起吊座与构架相应的起吊装置配合，不仅
可以保证轮对在整车起吊的过程中不脱离转向架，还可以在车辆运行中充当一系横向止挡，既减少了转
向架零部件的数量，结构紧凑，又降低了转向架的生产成本。

３　结构优化后工程车轴箱强度及疲劳评定标准

ＥＮ１３７４９：２００５《铁路应用转向架构架结构要求的规定方法》（以下简称ＥＮ１３７４９）适用范围较广，包
含的试验载荷类型多样，载荷工况组合方式明确［５］。因此，ＥＮ１３７４９标准在铁路行业内应用广泛，得到
了业内人士的普遍认可，本文同样采用ＥＮ１３７４９标准对结构优化后工程车轴箱进行强度和疲劳性能
校核。

４　结构优化后工程车轴箱载荷计算

根据ＥＮ１３７４９标准，轴箱所受载荷分为两类，一类是超常工况载荷，另一类是运营工况载荷。其中，
超常工况载荷用于轴箱强度计算分析，运营工况载荷用于轴箱疲劳强度计算分析［６］。考虑到轴箱实际应
用情况，加入了起吊工况的载荷和强度计算，以校核结构优化后工程车轴箱轮对起吊座是否满足起吊工
况的强度要求。

４．１　轴箱载荷计算所需参数
由于此轴箱应用于大轴重、高速度铁路运用工程车，为保证强度计算结果有足够的安全余量，计算轴

箱载荷时均采用极限质量作为质量参数。工程车共有２个转向架，每个转向架有２组轮对，其轴箱超常工
况、运营工况及起吊工况所受载荷计算所需参数如表１所示。
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表１　轴箱载荷计算所需参数

属性
轴重

ＲＳＬ／ｔ

轮对

质量

ｍｗ／ｔ

一系簧

下质量

ｍｔ／ｔ

转向架

质量

ｍ＋／ｔ

重力加

速度ｇ／

（ｍ·ｓ－２）

垂向减振

器最大阻

尼力

Ｆｄ／ｋＮ

整车起动

牵引力

Ｆｓ／ｋＮ

整车正常

运营牵引

力Ｆｃ／ｋＮ

整车紧急

制动力

Ｆｂｅ／ｋＮ

整车正

常运营

制动力

Ｆｂｃ／ｋＮ

起吊时一

系弹簧反

作用力

Ｆｑ／ｋＮ

数值 ２３　 １．２３　 ２．０４　 １１．０２　 ９．８１　 １５　 ３５０　 １７５　 １８０　 １４０．４　 ５７．８３

４．２　超常工况载荷计算

（１）垂向载荷Ｆｚ　ｍａｘ。Ｆｚ　ｍａｘ＝
１．４ｇ
２ ×（ＲＳＬ－４ｍｗ）＝１４３．９３　ｋＮ［７］。

（２）横向载荷Ｆｙ　ｍａｘ。Ｆｙ　ｍａｘ＝
１０４＋ＲＳＬ３（ ）ｇ

２ Ｎ＝４２．６　ｋＮ。

（３）纵向载荷Ｆｘ　ｍａｘ。Ｆｘ　ｍａｘ＝
３ｍｔｇ
２ ＝３０．０２　ｋＮ。

（４）垂向减振器最大载荷Ｆｄ　ｍａｘ。Ｆｄ　ｍａｘ＝１．５Ｆｄ＝２２．５　ｋＮ。

（５）牵引载荷Ｆｔ　ｍａｘ。Ｆｔ　ｍａｘ＝１．３×
Ｆｓ
８＝５６．８８　ｋＮ

。其中，１．３为超常工况下的牵引载荷系数。

（６）制动载荷Ｆｂ　ｍａｘ。Ｆｂ　ｍａｘ＝１．３×
Ｆｂｅ
８＝２９．２５　ｋＮ

。其中，１．３为超常工况下的制动载荷系数。

４．３　运营工况载荷计算

（１）垂向载荷Ｆｚ。Ｆｚ＝ｇ２×
（ＲＳＬ－ｍｗ）＝１０６．７９　ｋＮ。

（２）横向载荷Ｆｙ。Ｆｙ＝
０．５（４Ｆｚ＋２ｍ＋ｇ）

８ ＝４０．２１　ｋＮ。

（３）纵向载荷Ｆｘ。Ｆｘ＝０．１×４ＲＳＬ２ ｇ＝４５．１３　ｋＮ。

（４）垂向减振器载荷Ｆｄ。Ｆｄ＝１５　ｋＮ。

（５）牵引载荷Ｆｔ。Ｆｔ＝１．１×
Ｆｃ
８＝２４．６０　ｋＮ

。其中，１．１为运营工况下的牵引载荷系数。

（６）制动载荷Ｆｂ。Ｆｂ＝１．１×
Ｆｂｃ
８＝１９．３１　ｋＮ

。其中，１．１为运营工况下的制动载荷系数。

４．４　起吊工况载荷计算
起吊工况时，轴箱轮对起吊座与构架相应的起吊装置接触，整个包含轴箱、轮对、齿轮箱等在内的一

系簧下质量和一系弹簧反作用力全部靠轴箱轮对起吊座和转臂来支撑。此时，作用在轴箱的载荷Ｆｑｄ：

Ｆｑｄ＝
ｍｔｇ
２ ＋Ｆｑ＝６７．８４　ｋＮ

。

根据ＥＮ１３７４９标准和结构优化后工程车轴箱的结构特征，超常工况载荷共包含６种加载工况，如表

２所示；运营工况载荷共包含１２种加载工况，如表３所示；起吊工况载荷包含１种加载工况。
表２　超常载荷加载工况

工况 １　 ２　 ３　 ４　 ５　 ６

垂向载荷Ｆｚ Ｆｚ　ｍａｘ Ｆｚ　ｍａｘ Ｆｚ　ｍａｘ Ｆｚ　ｍａｘ Ｆｚ　ｍａｘ Ｆｚ　ｍａｘ

横向载荷Ｆｙ Ｆｙ　ｍａｘ Ｆｙ　ｍａｘ Ｆｙ　ｍａｘ Ｆｙ　ｍａｘ Ｆｙ　ｍａｘ Ｆｙ　ｍａｘ

纵向载荷Ｆｘ Ｆｘ　ｍａｘ －Ｆｘ　ｍａｘ Ｆｔ　ｍａｘ －Ｆｔ　ｍａｘ Ｆｂ　ｍａｘ －Ｆｂ　ｍａｘ

垂向减振器载荷Ｆｄ Ｆｄ　ｍａｘ Ｆｄ　ｍａｘ Ｆｄ　ｍａｘ Ｆｄ　ｍａｘ Ｆｄ　ｍａｘ Ｆｄ　ｍａｘ
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表３　运营载荷加载工况［５］

工况 １　 ２　 ３　 ４　 ５　 ６　 ７　 ８　 ９　 １０　 １１　 １２

垂向载荷Ｆｚ Ｆｚ 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 — — — — — —

纵向载荷Ｆｘ Ｆｘ －Ｆｘ Ｆｘ －Ｆｘ Ｆｘ －Ｆｘ — — Ｆｔ －Ｆｔ Ｆｂ －Ｆｂ

垂向减振器载荷Ｆｄ — — — — — — Ｆｄ －Ｆｄ — — — —

　　注：α、β分别为车体侧滚和浮沉产生的垂向动载荷占Ｆｚ 的百分比，分别为０．１和０．２。

５　结构优化后工程车轴箱的有限元计算

５．１　轴箱有限元模型约束及载荷施加
将轴箱实体模型以ＳＯＬＩＤ１８６四面体单元离散。轴箱网格大小以２０　ｍｍ为主，离散出的有限元模型

图４　轴箱有限元模型

如图４所示。轴箱有限元模型共有１３　４８７个单元，２６　６７５个
节点。结构优化后工程车轴箱由ＺＧ２７０钢铸造而成［８］，其弹性
模量为２．１×１０５　ＭＰａ，泊松比为０．２７，密度为７．８５×１０３　ｋｇ／

ｍ３，拉伸极限强度为５００　ＭＰａ，屈服极限强度为２７０　ＭＰａ，疲劳
极限强度为２５３　ＭＰａ，轴箱的疲劳极限强度为１４７．２０　ＭＰａ［９］。
超常工况和运营工况时，在轴承安装孔上方１２０°施加径

向约束；根据横向载荷方向，分别在轴箱与前、后端盖连接的
螺栓孔施加横向约束；在转臂安装孔的位置添加垂向弹簧单
元，并约束弹簧单元的垂向自由度。起吊工况时，在轮对起吊
座下方与构架相应的起吊装置接触的位置施加固定约束；在

图５　轴箱有限元模型载荷施加示意图

转臂安装孔的位置添加垂向弹簧单元，并约束弹簧单元的垂
向自由度。
超常工况和运营工况时，轴箱垂向载荷施加在轴箱一系

簧座处、垂向减振器载荷施加在垂向减振器安装座处、横向载
荷施加在转臂安装孔与橡胶弹性节点接触的位置及一系簧座

处、纵向载荷以压力载荷的形式施加在转臂安装孔左／右部

１２０°范围内［５］。起吊工况时，作用在轴箱的载荷以压力载荷
的形式施加在轴承安装孔下方１２０°范围内。轴箱有限元模型
施加的载荷如图５所示。

５．２　轴箱有限元模型计算结果
将轴箱有限元模型导入ＡＮＳＹＳ软件，求解各节点应力，并利用后处理功能查看计算结果。超常工况

时，轴箱有限元计算结果如表４所示。图６是超常载荷第３工况轴箱应力云图，图７是起吊工况时轴箱应
力云图。

表４　超常工况轴箱有限元计算结果

工况 最大应力／ＭＰａ 最大应力位置

１　 １２５．６２ 减振器安装座圆弧处

２　 １２５．７２ 减振器安装座圆弧处

３　 １４９．２２ 转臂上部圆弧过渡区

４　 １２５．７６ 减振器安装座圆弧处

５　 １２５．６３ 减振器安装座圆弧处

６　 １２５．７１ 减振器安装座圆弧处
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图６　超常载荷第３工况轴箱应力云图（单位：ＭＰａ） 图７　起吊工况时轴箱应力云图（单位：ＭＰａ）

　　由有限元计算结果可知，轴箱在超常工况时最大应力值出现在第３工况，应力值为１４９．２２　ＭＰａ，最大
应力点在转臂上部圆弧过渡区，小于此工况ＺＧ２７０钢的许用应力２７０　ＭＰａ，安全系数为１．８１，满足超常
工况的强度要求；轴箱在起吊工况时最大应力值为２１１．６０　ＭＰａ，在轮对起吊座下部圆弧过渡区，小于此
工况ＺＧ２７０钢的许用应力２７０　ＭＰａ，安全系数为１．２８，满足起吊工况的强度要求。
运营工况时，轴箱的最大应力值出现在第３工况，应力值为９８．９４　ＭＰａ，最大应力点在转臂上部圆弧

过渡区，小于此工况轴箱的疲劳极限１４７．２０　ＭＰａ，安全系数为１．４９，满足运营工况的强度要求，图８是运
营载荷第３工况轴箱应力云图。在轴向载荷作用下，轴箱体与转臂固连处无应力集中，长时间工作不易
出现疲劳损伤，图９是该工况下轴箱应力云图。

图８　运营载荷第３工况轴箱应力云图（单位：ＭＰａ） 图９　轴向载荷作用下轴箱应力云图（单位：ＭＰａ）

图１０　轴箱疲劳校核结果

　　 由有限元计算结果可知，轴箱在运营工况时
应力较大的位置在转臂上部圆弧过渡区、转臂下
部圆弧过渡区、垂向减振器安装座圆弧处、轴箱体
与转臂固连处。根据ＯＲＥ　Ｂ１２／ＲＰ１７投影法计算
出轴箱上述位置节点的平均应力σｍ 和应力
幅σａ［７］。
根据轴箱材料属性绘制出Ｇｏｏｄｍａｎ－Ｓｍｉｔｈ疲

劳极限图，并将上述节点的平均应力σｍ 和应力幅

σａ 作为数据点置于 Ｇｏｏｄｍａｎ－Ｓｍｉｔｈ疲劳极限图
中［１０］。最终得到的轴箱疲劳校核结果如图１０
所示。
由图１０可知，轴箱应力较大位置节点的计算

结果全部在Ｇｏｏｄｍａｎ－Ｓｍｉｔｈ疲劳极限包络线内，
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轴箱疲劳强度满足设计要求［１１］。

６　结论

结构优化后工程车轴箱质量为１１５．３　ｋｇ，较新设计的工程车轴箱减重４４．５％。在轴向载荷作用下，
轴箱体与转臂固连处无应力集中，长时间工作不易出现疲劳损伤。结构优化后工程车轴箱满足超常工
况、运营工况及起吊工况的强度要求，且疲劳强度满足设计要求。

参　考　文　献
［１］严隽耄，傅茂海．车辆工程［Ｍ］．３版．北京：中国铁道出版社，２００８．
［２］项彬，史建平，郭灵彦，等．铁路常用材料Ｇｏｏｄｍａｎ疲劳极限线图的绘制与应用［Ｊ］．中国铁道科学，２００２（４）：７４－７８．
［３］周新鹏，李冠军，罗彦云，等．一种动车组用分体式轴箱体强度校核方法研究［Ｊ］．电力机车与城轨车辆，２０１８，４１（２）：

２６－３０．
［４］濮良贵，陈国定，吴立言．机械设计［Ｍ］．９版．北京：高等教育出版社，２００３．
［５］肖守讷，杨冰，曲天威，等．ＥＮ１３７４９标准在机车轴箱体强度分析中的推演应用［Ｊ］．机车电传动，２０１３（２）：３８－４１．
［６］薛文根．铝合金材料在轨道车辆轴箱体上的应用［Ｊ］．机车车辆工艺，２０２０（１）：１０－１１．
［７］孙伟．车轮不圆对轴箱转臂疲劳强度的影响［Ｄ］．成都：西南交通大学，２０１５．
［８］吴敏，黄志辉．八轴机车轴箱三维结构设计及强度计算［Ｊ］．内燃机车，２００８（１１）：１５－１７，５５－５６．
［９］郑伟．ＣＲＨ３８０Ｂ转向架构架结构强度及可靠性分析［Ｄ］．兰州：兰州交通大学，２０１７．
［１０］肖乾，王磊，谭祖宾，等．铁路轨检车轴箱疲劳强度分析［Ｊ］．华东交通大学学报，２０１５，３２（５）：６－９．
［１１］赵明成，李幸人，马呈祥，等．１８　ｔ轴重客运电力机车轴箱体强度分析［Ｊ］．铁道机车与动车，２０１８（１）：３０－３３，５．

Ｓｔｒｕｃｔｕｒａｌ　Ｏｐｔｉｍｉｚａｔｉｏｎ　ａｎｄ　Ａｎａｌｙｓｉｓ　ｏｆ
Ｓｔｒｅｎｇｔｈ　ｏｆ　ａｎ　Ｅｎｇｉｎｅｅｒｉｎｇ　Ｖｅｈｉｃｌｅ　Ａｘｌｅｂｏｘ

Ｍｕ　Ｙｕｎｆｅｉ　１，　Ｈｕａｎｇ　Ｚｈｉｈｕｉ　１，　Ｚｈｕ　Ｓｈｉｃｈａｎｇ２

（１．Ｓｔａｔｅ　Ｋｅｙ　Ｌａｂｏｒａｔｏｒｙ　ｏｆ　Ｔｒａｃｔｉｏｎ　Ｐｏｗｅｒ，Ｓｏｕｔｈｗｅｓｔ　Ｊｉａｏｔｏｎｇ　Ｕｎｉｖｅｒｓｉｔｙ，Ｃｈｅｎｇｄｕ　６１００３１，Ｃｈｉｎａ；

２．ＣＲＲＣ　Ｔｅｃｈｎｏｌｏｇｙ　Ｒ＆Ｄ　Ｃｅｎｔｅｒ，Ｂａｏｊｉ　Ｔｉｍｅｓ　Ｃｏｎｓｔｒｕｃｔｉｏｎ　Ｍａｃｈｉｎｅｒｙ　Ｃｏ．Ｌｔｄ．，Ｂａｏｊｉ　７２１００３，Ｃｈｉｎａ）

Ａｂｓｔｒａｃｔ：Ａｉｍｉｎｇ　ａｔ　ｔｈｅ　ｐｒｏｂｌｅｍｓ　ｏｆ　ｍａｎｙ　ｔｈｅｏｒｅｔｉｃａｌ　ｄｅｓｉｇｎ　ｄｅｆｅｃｔｓ　ｉｎ　ｔｈｅ　ｎｅｗｌｙ　ｄｅｓｉｇｎｅｄ　ａｘｌｅｂｏｘ
ｏｆ　ａｎ　ｅｎｇｉｎｅｅｒｉｎｇ　ｖｅｈｉｃｌｅ　ｂｏｇｉｅ，ｔｈｅ　ｓｔｒｕｃｔｕｒｅ　ｗａｓ　ｏｐｔｉｍｉｚｅｄ．Ａｃｃｏｒｄｉｎｇ　ｔｏ　ＥＮ１３７４９：２００５“Ｒａｉｌｗａｙ
Ａｐｐｌｉｃａｔｉｏｎｓ－Ｍｅｔｈｏｄｓ　ｏｆ　Ｓｐｅｃｉｆｙｉｎｇ　Ｓｔｒｕｃｔｕｒａｌ　Ｒｅｑｕｉｒｅｍｅｎｔｓ　ｏｆ　Ｂｏｇｉｅ　Ｆｒａｍｅｓ”，ｔｈｅ　ｌｏａｄ　ｏｆ　ｔｈｅ　ａｘｌｅｂｏｘ
ａｆｔｅｒ　ｓｔｒｕｃｔｕｒａｌ　ｏｐｔｉｍｉｚａｔｉｏｎ　ｕｎｄｅｒ　ａｂｎｏｒｍａｌ　ｃｏｎｄｉｔｉｏｎｓ，ｏｐｅｒａｔｉｎｇ　ｃｏｎｄｉｔｉｏｎｓ　ａｎｄ　ｌｉｆｔｉｎｇ　ｃｏｎｄｉｔｉｏｎ　ｗａｓ
ｃａｌｃｕｌａｔｅｄ，ａｎｄ　ｆｉｎｉｔｅ　ｅｌｅｍｅｎｔ　ｃａｌｃｕｌａｔｉｏｎ　ｗａｓ　ｃａｒｒｉｅｄ　ｏｕｔ．Ｔｈｅ　ｃａｌｃｕｌａｔｉｏｎ　ｒｅｓｕｌｔｓ　ｓｈｏｗ　ｔｈａｔ　ｔｈｅ　ａｘｌｅｂｏｘ
ｓａｔｉｓｆｉｅｓ　ｔｈｅ　ｓｔｒｅｎｇｔｈ　ｒｅｑｕｉｒｅｍｅｎｔｓ　ｏｆ　ａｂｎｏｒｍａｌ　ｃｏｎｄｉｔｉｏｎｓ，ｏｐｅｒａｔｉｎｇ　ｃｏｎｄｉｔｉｏｎｓ　ａｎｄ　ｌｉｆｔｉｎｇ　ｃｏｎｄｉｔｉｏｎｓ．
Ｉｎ　ｔｈｅ　ｏｐｅｒａｔｉｎｇ　ｃｏｎｄｉｔｉｏｎｓ，ｔｈｅ　ｃａｌｃｕｌａｔｉｏｎ　ｒｅｓｕｌｔｓ　ｏｆ　ｔｈｅ　ｎｏｄｅｓ　ａｔ　ｔｈｅ　ｌａｒｇｅｒ　ａｘｌｅｂｏｘ　ｓｔｒｅｓｓ　ａｒｅ　ｓｔｉｌｌ
ｗｉｔｈｉｎ　ｔｈｅ　ｅｎｖｅｌｏｐｅ　ｏｆ　ｔｈｅ　Ｇｏｏｄｍａｎ－Ｓｍｉｔｈ　ｆａｔｉｇｕｅ　ｌｉｍｉｔ．Ｔｈｅ　ａｘｌｅｂｏｘ　ｆａｔｉｇｕｅ　ｓｔｒｅｎｇｔｈ　ｍｅｅｔｓ　ｔｈｅ　ｄｅｓｉｇｎ
ｒｅｑｕｉｒｅｍｅｎｔｓ．

Ｋｅｙ　ｗｏｒｄｓ：ｅｎｇｉｎｅｅｒｉｎｇ　ｖｅｈｉｃｌｅ；ａｘｌｅｂｏｘ；ｓｔｒｕｃｔｕｒａｌ　ｏｐｔｉｍｉｚａｔｉｏｎ；ａｎａｌｙｓｉｓ　ｏｆ　ｓｔｒｅｎｇｔｈ；ａｎａｌｙｓｉｓ　ｏｆ　ｆａ－
ｔｉｇｕｅ


