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摘　 要:针对内圈装反的轴承进行受力分析与寿命评估ꎮ 分别采用 Ｈｅｒｔｚ弹性接触理论和有限

元方法对正确安装的双列圆柱滚子轴承接触应力进行计算ꎬ对比分析两种方法下的滚子与外

圈以及滚子与内圈的接触应力分布情况ꎮ 根据 ＩＳＯ国际标准理论算法计算了正确安装轴承的

寿命ꎬ通过 Ｌ－Ｐ 寿命理论和 ＡＳＨ法则得到了内圈装反轴承的寿命ꎬ以轴承整体寿命作为评估

对象ꎬ内圈装反轴承寿命为 ３０２.５５×１０４ 公里ꎬ仅是正确安装轴承寿命的 ２０.４４％ꎮ
关键词:工程车ꎻ轴箱轴承ꎻ内圈装反ꎻ接触应力ꎻ有限元ꎻ寿命

中图分类号:Ｕ２６０　 　 文献标志码:Ａ　 　 文章编号:１６７１￣５２７６(２０２２)０３￣００２２￣０５

Ａｎａｌｙｓｉｓ ｏｎ Ｉｎｆｌｕｅｎｃｅ ｏｆ Ｒｅｖｅｒｓｅ Ｉｎｓｔａｌｌａｔｉｏｎ ｏｆ Ｉｎｎｅｒ Ｒｉｎｇ ｏｆ Ａｘｌｅ
Ｂｏｘ Ｂｅａｒｉｎｇ ｏｆ Ｅｎｇｉｎｅｅｒｉｎｇ Ｖｅｈｉｃｌｅ ｏｎ Ｂｅａｒｉｎｇ Ｌｉｆｅ

ＬＥＩ Ｙａｎａｎꎬ ＨＵＡＮＧ Ｚｈｉｈｕｉꎬ ＱＩＮ Ｘｉａｏｔｅꎬ ＺＨＥＮＧ Ｚｈｉｗｅｉꎬ ＭＵ Ｙｕｎｆｅｉꎬ ＨＥ Ｊｉａｎｍｉｎｇ
(Ｓｔａｔｅ Ｋｅｙ Ｌａｂｏｒａｔｏｒｙ ｏｆ Ｔｒａｃｔｉｏｎ Ｐｏｗｅｒꎬ Ｓｏｕｔｈｗｅｓｔ Ｊｉａｏｔｏｎｇ Ｕｎｉｖｅｒｓｉｔｙꎬ Ｃｈｅｎｇｄｕ ６１００３１ꎬ Ｃｈｉｎａ)

Ａｂｓｔｒａｃｔ: Ｔｈｅ ｓｔｒｅｓｓ ａｎａｌｙｓｉｓ ａｎｄ ｌｉｆｅ ｅｖａｌｕａｔｉｏｎ ａｒｅ ｃａｒｒｉｅｄ ｏｕｔ ｆｏｒ ｔｈｅ ｂｅａｒｉｎｇ ｗｉｔｈ ｉｎｖｅｒｔｅｄ ｉｎｎｅｒ ｒｉｎｇ. Ｃｏｎｔａｃｔ ｓｔｒｅｓｓ ｏｆ ｄｏｕｂｌｅ ｒｏｗ
ｃｙｌｉｎｄｒｉｃａｌ ｒｏｌｌｅｒ ｂｅａｒｉｎｇ ｃｏｒｒｅｃｔｌｙ ｉｎｓｔａｌｌｅｄ ｉｓ ｃａｌｃｕｌａｔｅｄ ｂｙ Ｈｅｒｔｚ ｅｌａｓｔｉｃｉｔｙ ｃｏｎｔａｃｔ ｔｈｅｏｒｙ ａｎｄ ｆｉｎｉｔｅ ｅｌｅｍｅｎｔ ｍｅｔｈｏｄ ｒｅｓｐｅｃｔｉｖｅｌｙꎬ ａｎｄ
ｔｈｅ ｃｏｎｔａｃｔ ｓｔｒｅｓｓ ｄｉｓｔｒｉｂｕｔｉｏｎｓ ｂｅｔｗｅｅｎ ｒｏｌｌｅｒ ＆ ｏｕｔｅｒ ｒｉｎｇ ａｎｄ ｒｏｌｌｅｒ ＆ ｉｎｎｅｒ ｒｉｎｇ ｂｙ ｔｈｅ ｔｗｏ ｍｅａｎｓ ａｒｅ ｃｏｍｐａｒｅｄ ａｎｄ ａｎａｌｙｚｅｄ.
Ａｃｃｏｒｄｉｎｇ ｔｏ ＩＳＯ ｉｎｔｅｒｎａｔｉｏｎａｌ ｓｔａｎｄａｒｄ ｔｈｅｏｒｙ ａｌｇｏｒｉｔｈｍꎬ ｔｈｅ ｂｅａｒｉｎｇ ｌｉｆｅ ｕｎｄｅｒ ｃｏｒｒｅｃｔ ｉｎｓｔａｌｌａｔｉｏｎ ｃｏｎｄｉｔｉｏｎ ｉｓ ｄｅｔｅｒｍｉｎｅｄ. Ｂｙ Ｌ－Ｐ
ｌｉｆｅ ｔｈｅｏｒｙ ａｎｄ ＡＳＨ ｒｕｌｅꎬ ｂｅａｒｉｎｇ ｌｉｆｅ ｗｉｔｈ ｉｎｖｅｒｔｅｄ ｉｎｎｅｒ ｒｉｎｇ ｉｓ ｏｂｔａｉｎｅｄ. Ｗｉｔｈ ｔｈｅ ｏｖｅｒａｌｌ ｌｉｆｅ ｏｆ ｔｈｅ ｂｅａｒｉｎｇ ｂｅｉｎｇ ｔｈｅ ｅｖａｌｕａｔｉｏｎ
ｓｔａｎｄａｒｄꎬ ｂｅａｒｉｎｇ ｌｉｆｅ ｗｉｔｈ ｉｎｖｅｒｔｅｄ ｉｎｎｅｒ ｒｉｎｇ ｉｓ ３ ０２５ ５００ ｋｍꎬ ２０.４４％ ｏｆ ｔｈｅ ｂｅａｒｉｎｇ ｌｉｆｅ ｉｎ ｃｏｒｒｅｃｔ ｉｎｓｔａｌｌａｔｉｏｎ.
Ｋｅｙｗｏｒｄｓ: ｅｎｇｉｎｅｅｒｉｎｇ ｖｅｈｉｃｌｅꎻ ａｘｌｅ ｂｏｘ ｂｅａｒｉｎｇꎻ ｒｅｖｅｒｓｅ ｉｎｓｔａｌｌａｔｉｏｎ ｏｆ ｉｎｎｅｒ ｒｉｎｇꎻ ｃｏｎｔａｃｔ ｓｔｒｅｓｓꎻ ｆｉｎｉｔｅ ｅｌｅｍｅｎｔꎻ ｌｉｆｅ

０　 引言

轴箱轴承作为转向架重要部件ꎬ不仅要承受车辆较大

的径向载荷ꎬ还要传递轴向载荷ꎬ其性能优劣将直接影响

寿命以及车辆的运行安全ꎮ 在轴承实际安装过程中ꎬ由于

工人操作失误ꎬ轴承内圈出现装反的情况ꎬ导致滚子部分

区域处于悬空状态ꎬ影响了轴承的载荷分布情况及寿命ꎬ
所以有必要对内圈装反的轴承进行受力分析与寿命评估ꎮ

１　 双列圆柱滚子轴承接触应力计算

１.１　 轴承参数

轴承采用双列圆柱滚子轴承ꎬ由 ＮＪＰ ２２２８Ｑ１ / Ｃ４Ｓ０
型号轴承以及 ＮＪ２２２８Ｑ１ / Ｃ４Ｓ０型号轴承组合而成ꎮ 此轴

承具有结构紧凑、承载能力大及受负荷后变形小等优点ꎬ
一般用于工程车上ꎮ 双列圆柱滚子轴承三维模型及部分

剖面图如图 １－图 ２所示ꎬ轴承参数如表 １所示ꎮ

图 １　 双列圆柱滚子

轴承三维模型
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图 ２　 双列圆柱滚子轴承部分剖面图
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表 １　 轴承参数

轴承参数 数值

内径×外径×宽度(ＮＪ轴承) / ｍｍ １４０×２５０×６８

内径×外径×宽度(ＮＪＰ 轴承) / ｍｍ １４０×２５０×６８

滚子的数目 /个 １５

轴承径向游隙 / ｍｍ ０.１６５~０.２１５

油脂类型 润滑脂 Ｌ２１８

注脂量 / ｇ ２９０~３１０

内外圈材质 ＧＣｒ１８Ｍｏ(电渣重熔)

滚子材质 ＧＣｒ１５(电渣重熔)

摩擦系数 ０.００６

１.２　 轴承径向载荷分布情况

根据轴承的受载特点与径向游隙情况ꎬ双列圆柱滚子

轴承只有上半圈的部分滚子承受载荷ꎮ 依据 Ｓｔｒｉｂｅｃｋ 理

论[１] ꎬ双列圆柱滚子轴承径向载荷分布情况如图 ３所示ꎮ
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图 ３　 双列圆柱滚子轴承径向载荷分布情况

在图 ３ 中ꎬ选取与轴承内圈圆心成 １２０°的外圈表面

作为承载面ꎬ受载表面压力呈 ｃｏｓ 函数分布ꎬ压力分布函

数 ｐｉ 为
ｐｉ ＝Ｃｃｏｓ(αβ

－１π) (１)
式中:Ｃ 为压力系数ꎻα 为受载位置点和内圈圆心的连线

与垂线的夹角ꎬα∈ － π
３ ꎬ
π
３( ) ꎬｒａｄꎻβ 为外圈承载面两端

位置点与内圈圆心所成的夹角ꎬ２π
３
ｒａｄꎮ

径向总载荷 Ｐ 为

Ｐ ＝ ∫＋
β
２

－ β
２

ｐｉ􀅰ｃｏｓα􀅰ＲＬｄα (２)

式中:Ｒ 表示外圈半径ꎬｍｍꎻＬ 表示外圈承载面宽度ꎬｍｍꎮ
轴箱轴承受载的是转向架一系簧上质量ꎬ轴承当量动

载荷 Ｆｒ [２]为
Ｆｒ ＝(Ａ－ＧＲ)􀅰ｇ􀅰ｆｚ􀅰ｆａ􀅰ｉ－１Ｒ (３)

式中: Ａ 为 轴 质 量ꎬ取 ２３ ０００ ｋｇꎻ ＧＲ 为 簧 下 质 量ꎬ取
２ １００ ｋｇꎻｇ 为 ９.８１ ｍ / ｓ２ꎻｆｚ 为垂向动载系数ꎬ取 １.５ꎻｆａ 为
载荷系数ꎬ取 １ꎻｉＲ 为每轮对上的轴承数量ꎬ取 ２ꎮ

假定径向总载荷 Ｐ 与轴承当量动载荷 Ｆｒ 相同ꎬ联立

式(１)－式(３)得到轴承外圈受载面的压力分布函数ｐｉ 为
ｐｉ ＝ ６.５ｃｏｓ(１.５α) (４)

１.３　 Ｈｅｒｔｚ 弹性接触理论接触应力计算

Ｈｅｒｔｚ弹性接触理论计算接触应力的假设为[３] :
１)接触物体产生弹性变形遵从虎克定律ꎻ
２)负载与接触表面垂直ꎬ且接触区域的摩擦系数为 ０ꎻ
３)接触面的曲率半径远大于接触宽度ꎻ
４)接触体的直径远小于其长度ꎮ
根据 Ｈｅｒｔｚ公式可得:

δＨ ＝
Ｆ(ρ－１１ ±ρ
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式中:δＨ 为接触应力ꎬＭＰａꎻＦ 为法向接触外载荷ꎬＮꎻＬ 为

接触线长度ꎬｍｍꎻρ１、ρ２ 分别等于两接触物体节点的曲率

半径ꎬｍｍꎻ正号用于外接触ꎬ负号用于内接触ꎻＥ１、Ｅ２ 分别

为两圆柱体材料的弹性模量ꎬＭＰａꎻμ１、 μ２ 分别为两圆柱

体材料的泊松比ꎻａ 为接触半宽ꎬｍｍꎮ

１.４　 有限元接触应力计算

１)轴承有限元模型的建立

根据轴承的承载特点与接触特性ꎬ轴承最顶端的圆柱

滚子相比于其他滚子所受径向载荷、应力以及变形量最

大ꎬ因此选取轴承的最顶端滚子以及与之相接触的内外圈

部分ꎬ即轴承 １ / １５的最顶端部分作为研究对象ꎬ所研究轴

承部分的三维模型如图 ４所示ꎮ

图 ４　 轴承部分三维模型

２)网格划分与接触设置

将研究模型导入到有限元软件中ꎬ并对其进行网格划

分及接触设置ꎮ 通过网格收敛性分析ꎬ接触区域的网格大

小选为 ０.１ｍｍꎬ其他非关键部位的网格大小取 １ ~ ２ｍｍꎬ
网格单元采用 ｓｏｌｉｄ１８６单元ꎬ有限元模型的单元数和节点

数分别为 ６３５ ２０５个和 ７５３ ８３２ 个ꎮ 滚子与内外圈的接触

采用面面接触ꎬ滚子的接触表面作为目标面ꎬ采用

ｔａｒｇｅ１７０单元ꎬ内外圈的接触表面作为接触面ꎬ采用

ｃｏｎｔａｃｔ１７３单元ꎬ共设置 ４对接触ꎬ轴承部分有限元模型如

图 ５所示ꎮ

图 ５　 轴承部分有限元模型
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３)边界条件

根据轴承的受力情况ꎬ在 ＮＪＰ 以及 ＮＪ 型号轴承外圈

承载表面上施加 ｃｏｓ函数压力ꎬ轴承载荷施加位置如图 ６
所示ꎮ 轴承内圈与车轴过盈配合ꎬ因此固定约束施加在内

圈以及内隔环的表面上ꎻ由于轴承受到垂向载荷且有垂向

位移ꎬ需释放其 ｚ 向自由度ꎬ对 ＮＪＰ 和 ＮＪ型号轴承外圈侧

表面以及滚子的两侧表面的中心节点约束其横向与纵向

的自由度ꎬ即 ｘ 与 ｙ 方向的自由度[４] ꎻ轴承约束施加位置

如图 ７所示ꎮ

x
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z

图 ６　 轴承载荷施加位置
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图 ７　 轴承约束施加位置

１.５　 两种方法接触应力结果对比

由于轴承具有对称性ꎬ所以以下只列出 ＮＪ 型号轴承

的接触应力云图ꎮ 有限元方法所得到的滚子与外圈以及

滚子与内圈的接触应力云图如图 ８－图 ９所示ꎮ
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图 ８　 滚子与外圈的接触应力云图
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图 ９　 滚子与内圈的接触应力云图

从图 ８可知ꎬ外圈与滚子在接触表面上受力不均匀ꎬ
接触表面中间部分与两侧部分接触应力相差较大ꎬ且右侧

部分接触应力的集中系数比左侧部分大ꎬ这与 ＮＪ 轴承外

圈所受的载荷位置、外圈的形状以及滚子边缘效应有关ꎮ
从图 ９可知ꎬ内圈与滚子在接触表面上受力较均匀ꎬ但还

是存在应力集中现象ꎬ这与滚子与外圈的受力不均以及滚

子的边缘效应有关ꎮ
运用 Ｈｅｒｔｚ公式与有限元方法所得到的接触应力和

半宽结果对比如表 ２所示ꎮ

表 ２　 两种方法结果对比

名称 参数
计算方法

Ｈｅｒｔｚ 有限元
比值

滚子与外圈
最大接触应力 / ＭＰａ １ １０５ ９８１ ０.８９

接触半宽 / ｍｍ ０.３８ ０.５７ １.５０

滚子与内圈
最大接触应力 / ＭＰａ １ ３０４ ７６１ ０.５８

接触半宽 / ｍｍ ０.３１ ０.６８ ２.１９

　 　 从表 ２可知ꎬ有限元方法计算滚子与外圈的接触半宽

与 Ｈｅｒｔｚ公式计算结果的比值达到了 １.５ꎬ有限元方法计

算滚子与内圈的接触半宽与 Ｈｅｒｔｚ 公式计算结果的比值

达到了 ２.１９ꎮ 原因分析如下:１)由轴承的尺寸参数可知ꎬ
接触体的长度与直径的比值为 ２ 倍左右ꎬ而 Ｈｅｒｔｚ 理论假

定接触体初始情况为线接触ꎬ接触体直径远小于其长度ꎬ
此假定会导致接触体受载后接触半宽小于实际情况ꎻ２)
Ｈｅｒｔｚ接触理论视接触体为均匀受载ꎬ没有考虑外圈受载

的复杂性导致的接触面积变化ꎮ
在载荷相同的情况下ꎬ接触半宽与接触应力成反比ꎮ

在有限元方法计算的滚子与外圈的接触半宽与 Ｈｅｒｔｚ 公
式计算结果的比值达到 １.５的情况下ꎬ有限元计算的滚子

与外圈的接触应力与 Ｈｅｒｔｚ 理论计算的结果却比较接近ꎬ
原因在于外圈受载位置以及形状导致的接触应力集中和

边缘效应ꎮ
Ｈｅｒｔｚ弹性接触理论由于受到各种假设的限制ꎬ不能

考虑轴承受载以及形状的复杂性ꎬ因此采用有限元方法对

内圈装反的轴承进行建模分析ꎮ

２　 内圈装反对轴承寿命的影响

在轴承实际安装过程中ꎬ由于工人操作失误ꎬＮＪＰ 轴

承内圈出现装反的情况ꎬ即 ＮＪＰ 轴承内圈有斜角的一侧

本应装在内侧ꎬ却安装在了外侧ꎬ内圈装反轴承部分模型

如图 １０所示ꎮ ＮＪＰ 轴承的滚子右侧下表面没有和 ＮＪＰ 轴

承内圈接触ꎬ导致滚子的悬空ꎬ对滚子与内圈的安全运行

非常不利ꎬ所以有必要对其进行寿命分析ꎮ

=��4

图 １０　 内圈装反轴承三维示意图

由于只有 ＮＪＰ 轴承的内圈装反ꎬ所以只对 ＮＪＰ 轴承

在正确安装与内圈装反时的寿命进行对比分析ꎮ

２.１　 正确安装轴承寿命计算

采用 ＩＳＯ ２８１ ∶ ２００７(Ｅ)标准[５]计算轴承基本额定寿

命 Ｌ１０:
Ｌ１０ ＝ ＣｒＦ

－１
ｒ( ) ρ (７)

式中:Ｌ１０为基本额定寿命ꎬ百万转ꎻＣｒ 为基本额定动载荷ꎬ
值为 １ ８７０ ｋＮꎻＦｒ 为当量动载荷ꎬ值为 １４２.３４ ｋＮꎻｐ 为寿命

指数ꎬ取 １０ / ３[６] ꎮ
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理论计算寿命 Ｓ 为

Ｓ＝Ｌ１０􀅰Ｄ􀅰π (８)
式中:Ｄ 为车轮轮径(半磨耗)ꎬ取 ８８０ｍｍꎮ 得到正确安装

轴承的计算寿命里程为 １４.８×１０６ ｋｍꎮ

２.２　 内圈装反轴承寿命计算

由于 ＮＪＰ 轴承的内圈装反ꎬ正确安装的轴承寿命公

式不适用于内圈装反轴承寿命计算ꎮ 根据内圈装反轴承

的受力特点ꎬ滚子与外圈的接触长度不变ꎬ而滚子与内圈

的接触长度变短ꎬ即滚子与内圈在接触线上受载不均ꎬ视
为滚子与内圈出现偏载情况ꎮ 利用有限元方法得到了在

正确安装以及内圈装反两种情况下轴承滚子接触表面层

区域内切应力分布ꎬ结合正确安装轴承理论计算寿命ꎬ根
据 Ｌ－Ｐ 寿命理论和 ＡＳＨ 法则得到内圈装反轴承的寿

命[７] ꎬ内圈装反轴承寿命 Ｌｍ 为

Ｌｍ ＝Ｌａ􀅰
ｌｍ
ｌａ

æ

è
ç

ö

ø
÷

－ １ｅ
􀅰

ｚｏｍ
ｚｏａ

æ

è
ç

ö

ø
÷

ｈ－１
ｅ
􀅰

τｏｍ
τｏａ

æ

è
ç

ö

ø
÷

－ ｃ
ｅ

(９)

式中:Ｌａ 为正确安装轴承寿命ꎻｌｍ、ｌａ 分别为内圈装反及正

确安装轴承接触区域有效长度ꎬｍｍꎻｚｏｍ、ｚｏａ分别为内圈装

反及正确安装轴承疲劳切应力深度ꎬｍｍꎻτｏｍ、τｏａ分别为内

圈装反及正确安装轴承最大切应力ꎬＧＰａꎻｅ 为 ｗｅｉｂｕｌｌ 斜
率ꎬ取 ２ꎻｈ 为切应力深度—寿命系数ꎬ取 ２.３３ꎻｃ 为切应力

寿命系数ꎬ取 １０.３３ꎮ

２.３　 正确安装与内圈装反轴承寿命结果对比

在同样的有限元建模方法ꎬ即相同的网格大小、接触

设置以及边界条件下ꎬ得到了正确安装与内圈装反轴承滚

子、内圈以及外圈的切应力分布情况ꎮ 由于滚子与外圈接

触受力情况比滚子与内圈的情况恶劣ꎬ因此以下只列出了

滚子与外圈接触时的切应力分布情况ꎮ 正确安装与内圈

装反轴承情况下的滚子、内圈与外圈的切应力云图如图

１１－图 １６所示ꎮ 正确安装与内圈装反轴承切应力分布情

况及寿命结果对比如表 ３所示ꎮ
Contour Plot
Stress(MaxShear,Mid,CornerData)
Global System
Advanced Average

446.35
396.79
347.23
297.67
248.11
198.56
149.00
99.44
49.88
0.32

Max=446.35
Node 1450488
Min=0.32
Node 1483358

No resuld

图 １１　 正确安装轴承滚子的切应力云图

505.51
449.39
393.26
337.13
281.01
224.88
168.76
112.63
56.51
0.38

Max=505.51
Node 1450488
Min=0.38
Node 1679926

No resuld

Contour Plot
Stress(MaxShear,Mid,CornerData)
Global System
Advanced Average

图 １２　 内圈装反轴承滚子的切应力云图

335.37
298.12
260.86
223.61
186.35
149.10
111.84
74.59
37.33
0.08

Max=335.37
Node 1706055
Min=0.08
Node 1708849

No resuld

Contour Plot
Stress(MaxShear,Mid,CornerData)
Global System
Advanced Average

图 １３　 正确安装轴承内圈的切应力云图

Contour Plot
Stress(MaxShear,Mid,CornerData)
Global System
Advanced Average

416.28
370.03
323.78
277.53
231.28
185.03
138.78
92.53
46.29
0.04No result

Max=416.28
Node 1125623
Min=0.04
Node 914998

图 １４　 内圈装反轴承内圈的切应力云图

Contour Plot
Stress(MaxShear,Mid,CornerData)
Global System
Advanced Average

385.55
342.76
299.97
257.18
214.39
171.60
128.81
86.02
43.23
0.44
No result

Max=385.55
Node 1251198
Min=0.44
Node 1411027

图 １５　 正确安装轴承外圈的切应力云图

406.17
361.09
316.01
270.94
225.86
180.78
135.70
90.63
45.55
0.47
No result

Max=406.17
Node 1251198
Min=0.47
Node 1382102

Contour Plot
Stress(MaxShear,Mid,CornerData)
Global System
Advanced Average

图 １６　 内圈装反轴承外圈的切应力云图

表 ３　 正确安装与内圈装反轴承切应力分布情况及寿命结果对比

指标
以内圈作为评估对象 以外圈作为评估对象 以滚子作为评估对象

正确安装 内圈装反 正确安装 内圈装反 正确安装 内圈装反

最大切应力 / ＭＰａ ４４６.３５ ５０５.５１ ３３５.３７ ４１６.２８ ３８５.５５ ４０６.１７

最大切应力深度 / ｍｍ ６.０９ ８.７６ ８.３１ ７.６２ ４.８３ ５.３１

接触区域有效长度 / ｍｍ ３９.６４ ４０.１７ ３９.５４ ２９.３７ ３９.６４ ４０.１７

轴承寿命(×１０４) / ｋｍ １ ４８０.００ ９８４.４２ １ ４８０.００ ５３０.８８ １ ４８０.００ １ ２４５.２５
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　 　 ＨＡＲＲＩＳ在 Ｌ－Ｐ 理论的基础上对寿命进行了改进[８] ꎬ
考虑了滚子的寿命、轴承整体寿命与内圈、外圈以及滚子

寿命的关系如公式(１０)所示ꎮ

Ｌ＝(Ｌ－ｅｒ ＋Ｌ
－ｅ
ｉ ＋Ｌ

－ｅ
ｅ )

－１
ｅ (１０)

式中:Ｌ 为轴承的整体寿命ꎻＬｒ 为轴承的滚子寿命ꎻＬｉ 为轴

承的内圈寿命ꎻＬｅ 为轴承的外圈寿命ꎬｅ 取 ９
８

[９]

ꎮ

综合表 ３ 及公式 (１０)可得ꎬ内圈装反轴承寿命为

３０２.５５×１０４ ｋｍꎬ仅是正确安装轴承寿命的 ２０.４４％ꎬ说明轴

承内圈装反对轴承的寿命影响极大ꎮ

３　 结语

１)分别采用 Ｈｅｒｔｚ 弹性接触理论和有限元方法对正

确安装的双列圆柱滚子轴承接触应力进行计算ꎬ对比分析

了两种方法下滚子与外圈以及滚子与内圈的接触应力分

布情况ꎮ Ｈｅｒｔｚ弹性接触理论由于受到各种假设的限制ꎬ
不能考虑轴承受载以及形状的复杂性ꎬ因此采用有限元方

法对内圈装反的轴承进行建模分析ꎮ
２)采用 ＩＳＯ国际标准理论算法ꎬ确定了正确安装工况

下轴承寿命ꎮ 根据 Ｌ－Ｐ 寿命理论和 ＡＳＨ法则得到了内圈

装反轴承寿命ꎮ 以轴承整体寿命作为评估对象ꎬ内圈装反

轴承寿命为 ３０２.５５×１０４ ｋｍꎬ仅仅是正确安装轴承寿命的

２０.４４％ꎮ
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３　 结语

基于试验和有限元仿真软件对复合材料夹芯壁板结

构轴向压缩稳定性进行了系统的分析ꎬ结果表明:
１)复合材料夹芯结构在轴向压缩的过程中ꎬ当达到

屈曲载荷后会很快失去其承载能力ꎻ
２)复合材料夹芯结构的破坏形式主要表现为明显的

纤维断裂、芯材压溃和面芯分离ꎻ
３)建立的有限元仿真分析模型可以对结构的承载能

力以及破坏形式做出较好的预测ꎮ
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