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摘要:针对动车组轴箱轴承易发生疲劳损坏等问题ꎬ选择弹性复合圆柱滚子轴承作为动车组轮对的传动支撑部件ꎬ并对其承载能力

进行了理论推导、仿真计算和试验研究ꎮ 首先ꎬ在考虑了轨道不平顺作用下动车组轴箱轴承承受的垂向载荷、横向载荷和纵向载荷

的基础上ꎬ构建起了动车组转向架的力学模型ꎻ然后ꎬ基于弹性复合圆柱滚子轴承的结构特性ꎬ在动车组轮对超常载荷和常规载荷

两种工况下ꎬ通过有限元分析方法先进行了整体计算ꎬ再以当量载荷作为约束ꎬ对轴承进行了局部计算ꎬ确定了弹性复合圆柱滚子

轴承滚子的最优填充度ꎬ对比分析了弹性符合圆柱滚子轴承和普通圆柱滚子轴承的承载特性ꎻ最后ꎬ通过轴承试验台对其接触应力

进行了试验ꎬ验证了动车组轮对轴承仿真模型的准确性ꎬ以及弹性复合圆柱滚子轴承的优越性ꎮ 研究结果表明:在超常载荷和常规

载荷两种工况下ꎬ弹性复合圆柱滚子轴承的最大等效应力较普通圆柱滚子轴承分别下降了 １９. ８２％和 ２７. ９２％ ꎻ该分析结果可为动

车组轮对的传动系统的设计和优化提供理论参考ꎮ
关键词:动车组轮对ꎻ弹性复合圆柱滚子轴承ꎻ承载能力ꎻ疲劳损坏ꎻ填充度ꎻ等效应力
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０　 引　 言

提高列车的运行速度ꎬ以及在普通铁轨(俗称既

有线)上运行中低速动车组ꎬ是我国经济发展的战略

需要ꎮ 动车组在服役过程中ꎬ由于受到来自普通轨道

不平顺作用下复杂载荷的作用ꎬ其运行的安全性和可

靠性成为了相关部门关注的焦点[１]ꎮ
转向架轮对是机车行走部集成式功能部件ꎬ由车

轮、车轴及轴箱轴承等构成[２]ꎮ 在其服役过程中ꎬ列
车车重载荷自上而下通过轴箱轴承、车轴以及车轮传

递到铁轨ꎬ各部件均承受着普通轨道不平顺作用下的

复杂载荷ꎮ
轴箱轴承失效是动车组轮对主要失效形式之一ꎮ

在普通轨道的不平顺作用下ꎬ动车组轮对轴箱轴承承

受车辆随机振动载荷、弯扭载荷及冲击载荷ꎬ使其内部

各组件会产生剧烈的相互作用ꎬ从而造成较大的接触

疲劳ꎬ再加上其长期复杂且恶劣的工作环境ꎬ会最终导

致轴箱轴承的疲劳损坏ꎮ 这是轴箱轴承的主要失效形

式之一[３ꎬ４]ꎮ
为了提高轴箱轴承的承载能力ꎬ国内外学者都已

经做了大量的研究工作ꎮ ＬＵＮＤＢＥＲＧ Ｇ[５] 对母线进

行了修形理论分析ꎬ 提出了 Ｌｕｎｄｂｅｒｇ 凸度公式ꎮ
ＳＩＮＧＨ Ｋ Ｐ[６ꎬ７]和 ＨＡＲＭＥＴＴ Ｍ Ｊ[８]提出了一种简单的

离散化数值解法ꎬ并构造了线性方程组ꎬ对带凸度圆柱

体进行了接触应力计算ꎮ
上述的母线修型和凸度计算方法有效地降低了轴

承因“边缘效应”而导致的疲劳破坏程度ꎬ然而并没有

能够有效地改善轴承的承载能力ꎮ
在针对滚动轴承疲劳寿命数值仿真技术的研究

中ꎬ吕华强等人[９]提出了一种滚动轴承疲劳寿命预测

系统ꎮ 杨继运等人[１０]通过分析损伤力学理论ꎬ建立了

一种基于损伤力学—有限元法的理论体系ꎮ 张雪等

人[１１]采用有限元法对交叉滚子转盘轴承的接触应力

和次表面应力进行了分析ꎮ
以上学者针对轴承疲劳寿命进行了预测系统、损

伤机理等方面的研究ꎬ然而也没有从根本上改善轴承

的承载能力ꎮ
黄运生[１２]对轨道不平顺下轴箱轴承受到冲击载

荷进行了分析ꎬ对轴箱轴承的剩余寿命进行了评估ꎮ
在轴箱轴承方面ꎬ很多学者的研究主要集中在对轴箱

轴承疲劳寿命进行分析ꎬ以及轨道不平顺对轴箱轴承

疲劳寿命的影响上ꎮ 研究的出发点是为了给轴箱轴承

的选型和应用提供较好的方案ꎬ然而这并未改变轴箱

轴承易摩损的特征ꎮ 轨道不平顺作用下轴箱轴承各组

件间发生疲劳破坏的原因主要是接触碰撞和磨损ꎬ因
此ꎬ上述研究也没有从结构上改善轴箱轴承的承载能

力ꎮ
弹性复合圆柱滚子轴承是一种新型的滚动轴

承[１３ꎬ１４]ꎮ 有研究人员通过对弹性复合圆柱滚子轴承

进行结构创新ꎬ即在空心圆柱滚子内嵌高分子材料

ＰＴＦＥꎬ形成了刚柔耦合的滚子ꎬ增大了滚子与其他组

件的接触面积ꎬ降低了低组件间的接触应力ꎬ有效提升

了圆柱滚子轴承的承载性能[１５]ꎮ
因此ꎬ笔者构建基于新型轴承的动车组轮对力学

模型ꎬ在轨道不平顺引起的复杂载荷下ꎬ通过有限元方

法确定应用于动车组轮对的弹性复合圆柱滚子轴承滚

子最优结构ꎬ对比分析相同工况下弹性复合圆柱滚子

轴承和普通圆柱滚子轴承的承载能力各项指标ꎬ从而

提升轮对结构的承载能力ꎬ提高其安全性和可靠性ꎬ为
拓宽动车组轮对支承系统设计提供思路ꎮ

１　 动车组轮对力学模型

轮对是动车组行走部核心部件ꎬ其在运行过程中

承受复杂且随机的载荷ꎮ 在轨道不平顺作用下ꎬ动车

组轮对疲劳失效主要考虑超常载荷和常规载荷ꎮ 其

中ꎬ超常载荷是动车组轮对在轨道不平顺等因素作用

下产生的较大冲击载荷ꎬ它可作为动车组轮对的静态

设计依据ꎮ 动车组轮对在运行中基本上是承受交变载

荷ꎬ较为频繁的交变载荷对整个动车组轮对的使用寿

命有着重要影响ꎬ它为动车组轮对疲劳分析和试验提

供了准静态和动态载荷值ꎮ
在轨道不平顺等因素作用下ꎬ笔者主要考虑弹性

复合圆柱滚子轴承对动车组轮对结构超常载荷的影

响ꎮ 动车组转向架承受车辆载荷并传递到轮对ꎬ承受

整车车体及转向架的载荷ꎬ包括作用于轴箱轴承座的

垂向载荷、横向载荷和纵向载荷ꎮ
依据载荷分布ꎬ笔者构建了动车组转向架力学模

型[１６]ꎬ如图 １ 所示ꎮ

图 １　 动车组转向架主要载荷示意图
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(１)垂向载荷

垂向载荷的表达式为:

Ｆｚｍａｘ ＝
ｋ

２ｎｂ
(Ｇ ＋ Ｇ１ － ｎｂＧ２) (１)

式中:Ｆｚ—构架超常垂向静载荷ꎬＮꎻＧ—车辆的重量ꎬ
ＮꎻＧ１—旅客和行李的重量ꎬＮꎻＧ２—转向架的重量ꎬＮꎻ
ｎｂ—转向架数ꎻｋ—动荷系数ꎬ一般取 １. ４ꎮ

轮对轴颈载荷为:
Ｑ１Ｖ ＝ Ｑ２Ｖ ＝ Ｆｚｍａｘ / ４ (２)

(２)横向载荷

横向载荷的表达式为:

Ｆｙｍａｘ ＝ ２ １０４ ＋
(Ｇ ＋ Ｇ１)
２ｎｅｎｂ

[ ] (３)

式中:ｎｂ—转向架数ꎻｎｅ—轮对数ꎮ
如果二系悬挂的横向刚度为 Ｌꎬ横向止挡间隙为

Ｍꎬ则二系悬挂所分得的载荷为:
Ｆｙ１ ＝ Ｆｙ２ ＝ ＬＭ (４)

一个横向止挡所分得的载荷为:
Ｑ１Ｈ ＝ Ｑ２Ｈ ＝ Ｆｙｍａｘ － (Ｆｙ１ ＋ Ｆｙ２) (５)

(３)纵向载荷

在转向架构架上施加一个纵向牵引载荷ꎬ该载荷为:
Ｆｘ ＝ ｋｘｇｍｂ (６)

其中:ｋｘ 一般取 ３ꎮ
笔者结合转向架静力学分析ꎬ对动车组轮对的力

学模型进行重构ꎬ确定动车组轮对在服役中承载的力

学模型ꎬ如图 ２ 所示ꎮ

图 ２　 动车组轮对力学模型

动车组轮对通过两侧轴箱体以及悬挂系统与转向

架连接ꎬ承受整车车体及转向架的载荷ꎬ将轨道不平顺

作用下形成的冲击载荷通过叠加ꎬ有效反馈到轴箱体

上ꎬ包括作用于轴箱体的垂向力 Ｐ１Ｖ、Ｐ２Ｖꎬ横向力 Ｐ１Ｈ、
Ｐ２Ｈ和纵向力 Ｐ１Ｌ、Ｐ２Ｌꎻ铁轨承载源于轮对的整车车体

及转向架的载荷ꎬ作用于左右车轮的垂向力 Ｑ１Ｖ、Ｑ１Ｈꎬ
横向力 Ｑ１Ｌ及 Ｑ２Ｖ和纵向力 Ｑ２Ｈ和 Ｑ２Ｌꎮ

２　 有限元模型及分析

基于动车组轮对受到的复杂载荷作用ꎬ并考虑到

动车组轮对各部件之间相互作用ꎬ以及弹性复合圆柱

滚子轴承刚柔耦合结构的特性ꎬ无法通过 Ｈｅｒｔｚ 接触

理论对复杂的轮轨接触问题和刚柔耦合问题进行理论

分析计算ꎬ而采取数值分析法是解决该问题更有效的

方法ꎮ 因此ꎬ笔者利用 ＡＢＡＱＵＳ 仿真软件对动车组轮

对进行有限元建模和数值分析ꎮ

２. １　 几何模型和材料特性

针对轮对的分析ꎬ主要是考虑车轮—车轴、车轴—
轴承、车轮—轨道之间的联系和相互影响ꎮ 由于车轮、
车轴、轴承以及轨道的受力是相互的ꎬ而且比较复杂ꎬ
需要对轮对系统进行整体分析ꎮ

笔者建立了包含 ２ 个机车车轮、１ 根车轴、轴箱

(包括轴承和轴箱体)及部分轨道的轮对有限元模型ꎬ
如图 ３ 所示ꎮ

图 ３　 轮对三维模型

为了保证有限元分析的准确性ꎬ同时兼顾计算的

效率ꎬ笔者在建模时简化了结构[１７]ꎬ并忽略了轮对系

统不影响接触分析的微小几何特征ꎮ
轮对各个部件名称以及材料性能参数如表 １ 所示ꎮ

表 １　 轮对各部件材料属性

部件名称 材料名称 弹性模量 / ＭＰａ 泊松比

车轴 中碳钢 ＬＺ５０ 钢 ２１０ ０００ ０. ２６９
车轮 高碳钢 ２０６ ０００ ０. ３

轴箱体 铸钢 １８０ ０００ ０. ３
轨道 锰钢 ２１０ ０００ ０. ３

轴承内外圈
及滚子

ＧＣｒ１５ 轴承钢 ２０７ ０００ ０. ３

弹性复合圆柱
滚子嵌入材料

ＰＴＦＥ ２８０ ０. ４

２. ２　 边界和载荷定义

根据整体模型的特点ꎬ笔者对轨道底部建立全约

束ꎬ车轴端面约束 Ｕ２、ＵＲ１ 和 ＵＲ３ ３ 个方向的自由度ꎬ
车轮侧面约束 Ｕ１、Ｕ２ 和 ＵＲ３ ３ 个方向的自由度ꎬ轴承

侧面约束 Ｕ２ 方向的自由度ꎬ轴箱体侧面约束 Ｕ１、
ＵＲ１、ＵＲ２ 和 ＵＲ３ ４ 个方向的自由度ꎮ

笔者对动车组轮对的载荷约束采取静态分析力学

模型进行重构ꎬ主要包括垂直载荷、横向载荷和纵向载

荷ꎬ即设作用于轴箱体的垂向力 Ｐ１Ｖ、Ｐ２Ｖꎬ横向力 Ｐ１Ｈ、
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Ｐ２Ｈ和纵向力 Ｐ１Ｌ、Ｐ２Ｌꎬ并将上述作用力加载于轴箱

体上ꎮ

２. ３　 接触建立和网格划分

在模型中ꎬ车轮与轨道、车轮与车轴、车轴与轴承

内圈、轴承外圈与轴箱体以及弹性复合圆柱滚子中两

种材料之间都形成紧密配合ꎬ通过车轮接触面、车轴接

触面、轴承内圈接触面、轴承外圈接触面和滚子内圈分

别与轨道接触面、车轮接触面、车轴接触面、轴箱体接

触面和填充材料外圈之间建立接触对ꎮ
网格的精确性直接关系到数值计算的效率以及计

算结果的准确性ꎮ 笔者通过数值计算ꎬ并考虑分析对

象的几何形状、载荷条件、材料组合等因素ꎬ进行了网

格划分ꎮ 合理的模型网格划分结果为:动车组轮对的

实体单元数 １ １６８ ９４４ 个ꎬ节点数 １ ４８９ ６３５ 个ꎮ

２. ４　 计算方案

根据上述有限元网格划分结果可知ꎬ结构大而杂

的轮对结构需要超大的计算量ꎬ且其对于较小的轴承

结构不能进行精准计算ꎮ 为此ꎬ笔者通过将轮对有限

元计算过程分“整体”、“局部”两个部分分别进行ꎬ以
避免超大计算和计算不精准问题ꎬ具体的做法如下:

(１)整体计算ꎮ 先设置弹性复合圆柱滚子轴承和

轴箱体之间的关系固定不变ꎬ内部建立集成消除滚动

接触接触副ꎬ滚子￣滚道实体建立连接ꎬ模拟刚度接近的

“等效轴承”ꎻ采用修正的二次四面体单元(Ｃ３Ｄ１０Ｍ)划
分网格ꎮ 这样ꎬ车轮￣车轴￣虚拟轴承￣轴箱￣轨道构成了

轮对有限元整体计算模型ꎬ共有 １ １６８ ９４４ 个单元、
１ ４８９ ６３５个节点ꎻ

(２)局部计算ꎮ 以整体计算模拟圆柱滚子轴承和

轴箱体的产生的当量载荷作为约束ꎬ轴承的滚子￣内外

圈恢复接触关系ꎬ形成局部计算模型ꎬ其网格单元数

２７１ ９６２ 个ꎬ节点数 ３２５ ７２９ 个ꎮ

３　 直道工况算例

此处以直道运行工况为例ꎬ笔者根据 ＡＡＲＳ６６０ 标

准以及 ＥＮ１３９７９￣１ 标准ꎬ由上述平衡力系计算获得动

车组轮对直道运行的常规载荷ꎬ并考虑轨道不平顺作

用下产生的超常载荷ꎬ获得了动车组直道运行工况下

总体载荷ꎮ
具体载荷值如表 ２ 所示ꎮ

表 ２　 动车组直道运行工况载荷

工况 Ｐ１Ｖ / ｋＮ Ｐ１Ｈ / ｋＮ Ｐ１Ｌ / ｋＮ Ｐ２Ｖ / ｋＮ Ｐ２Ｈ / ｋＮ Ｐ２Ｌ / ｋＮ
常规载荷 ８６. ３６２ ０ ２. ９１３ ８６. ３６２ ０ ２. ９１３
超常载荷 １９６. ３３４ １. ２７１ ６. ２３６ １９６. ３３４ １. ２７１ ６. ２３６

　 　 笔者采用有限元方法先进行整体计算ꎬ再以当量

载荷作为约束ꎬ对轴承进行局部计算ꎮ
首先ꎬ笔者在考虑常规载荷和超常载荷工况下ꎬ对

应用于动车组轮对的弹性复合圆柱滚子轴承的填充度

进行优选ꎻ再以弹性复合圆柱滚子轴承和普通圆柱滚

子轴承作为动车组轮对关键支撑零部件ꎬ对其承载能

力进行对比计算ꎮ

３. １　 弹性复合圆柱滚子轴承填充度优选

弹性复合圆柱滚子轴承滚子由深穴空心圆柱滚子

内嵌高分子材料 ＰＴＦＥ 形成ꎬ其结构示意图如图 ４
所示ꎮ

图 ４　 弹性复合圆柱滚子结构示意图

笔者定义弹性复合圆柱滚子的填充度为:
Ｋ ＝ ｄ / Ｄ (７)

式中:Ｋ—填充度ꎻｄ—弹性复合圆柱滚子内孔直径ꎬ
ｍｍꎻＤ—弹性复合圆柱滚子直径ꎬｍｍꎮ

接触应力、等效应力是轴承承载能力的重要指标ꎬ
笔者结合动车组轮对直道运行的实际工况ꎬ并考虑了

常规载荷和超常载荷ꎬ对不同填充度的弹性复合圆柱

滚子轴承进行了数值分析计算ꎮ 填充度过小ꎬ则无法

体现弹性复合圆柱滚子性能优势ꎻ填充度过大ꎬ则轴承

的承载能力过低ꎮ
因此ꎬ此处笔者选择填充度为 ４０％ ~ ７０％ (跨度

为 ５％ )的弹性复合圆柱滚子轴承进行分析和优选ꎮ
不同填充度情况下ꎬ弹性复合圆柱滚子与内外圈接触

的最大接触应力和最大等效应力ꎬ如图 ５ 所示ꎮ
由图 ５(ａ)可知ꎬ常规和超常两种载荷下ꎬ填充度

６０％的弹性复合圆柱滚子的最大接触应力最小ꎻ
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图 ５　 填充度与最大应力的关系

　 　 据图 ５(ｂ)可知ꎬ常规载荷下的弹性复合圆柱滚子

轴承填充度为 ６５％ 时ꎬ其最大等效应力最小ꎬ而超常

载荷下填充度为 ６０％时ꎬ其最大等效应力最小ꎮ
由于等效应力是轴承疲劳寿命的关键因素ꎬ笔者

经综合考虑确定最优填充度 Ｋ 为 ６０％ ꎮ

３. ２　 两种轴承对比

在常规载荷和超常载荷下ꎬ普通圆柱滚子轴承和

弹性复合圆柱滚子轴承的有限元对比计算结果如表 ３
所示ꎮ

表 ３　 有限元计算两种轴承的等效应力结果

轴承名称

常规载荷 超常载荷

最大等效
应力值
/ ＭＰａ

最大等效
应力降
低率 / ％

最大等效
应力值
/ ＭＰａ

最大等效
应力降低
率 / ％

普通圆柱
滚子轴承

５６２. １ — ８９３. １ —

弹性复合圆
柱滚子轴承

４５０. ７ １９. ８２ ６４３. ７ ２７. ９２

　 　 由表 ３ 可知:
(１)在相同载荷下ꎬ两种轴承处在载荷复杂的轮

对结构中所受的应力不同ꎻ
(２)在常规载荷下ꎬ普通圆柱滚子轴承的最大应

力值为 ５６２. １ ＭＰａꎬ位于最下端滚子与内圈接触的次

表面ꎬ而弹性复合圆柱滚子轴承最大应力值为 ４５０. ７
ＭＰａꎬ所处位置也在最下端滚子与内圈接触的次表面ꎬ
后者较前者接触应力要小 ２１. ２％ ꎻ

(３)在超常载荷下ꎬ弹性复合圆柱滚子轴承的最

大等效应力较普通圆柱滚子轴承降低了 ２７. ９２％ ꎬ其
最大等效应力位置也处在滚子与内圈接触的次表面ꎬ
表明了弹性复合圆柱滚子轴承应用于动车组轮对的承

载能力较普通圆柱滚子轴承更具有优势ꎮ

４　 接触应力试验

接下来笔者通过轴承试验台对接触应力进行试验

研究ꎮ 此处笔者选择 ＺＮＸＧＺ￣５０Ｂ 新型滚动轴承综合

试验台ꎮ 该轴承综合试验台采用模块化设计ꎬ实现了

数据采集、工况控制以及结果输出的自动化ꎬ具有测试

精度高等的特点ꎮ
ＺＮＸＧＺ￣５０Ｂ 新型滚动轴承综合试验台实物图如

图 ６ 所示ꎮ

图 ６　 ＺＮＸＧＺ￣５０Ｂ 型滚动轴承综合试验台

４. １　 方案

在相同载荷试验条件下ꎬ笔者通过测试试验ꎬ对比

分析应用于动车组轮对的两种轴承的等效应力ꎮ
笔者将试验轴承安装在轴承试验台上ꎬ通过加载

系统模拟动车组轮对的受力ꎬ给试验轴承施加垂向、横
向和纵向 ３ 个方向的载荷ꎮ

被施加载荷后的轴承滚子会出现接触变形ꎬ轴承

内外圈也会发生变形ꎬ轴承内外圈各个测试点也会将

对应的应变大小通过动静态电阻应变仪显示出来ꎬ从
而得出试验轴承滚子的接触应力大小ꎮ

４. ２　 结果与分析

笔者通过加载系统和压力传感器ꎬ对试验台进行

径向加载(垂向载荷与纵向载荷合成为径向载荷)和
横向加载ꎮ 其中ꎬ径向加载依次增大分别为 ０ ｋＮ、
２０. ５ ｋＮ、４１ ｋＮ、６１. ５ ｋＮ、８２ ｋＮꎬ结合动车组轮对直道

运行常规载荷的工况ꎬ横向加载为 ０ꎮ
笔者通过动静态应变测试仪记录了 ３ 个通道的试

验数据ꎬ得到了普通圆柱滚子轴承和弹性复合圆柱滚

子轴承的最大接触应力情况ꎬ如表 ４ 所示ꎮ
表 ４　 不同载荷下两种轴承的最大接触应力(ＭＰａ)

轴承类型
最大接触应力 / ＭＰａ

０ ｋＮ ２０. ５ ｋＮ ４１ ｋＮ ６１. ５ ｋＮ ８２ ｋＮ
普通圆柱
滚子轴承

０ ２６４. ８２ ４５１. ０８ ５３８. ６２ ５８６. １３

弹性复合圆
柱滚子轴承

０ ２１３. ９１ ３８７. ４４ ４５７. ３７ ４７８. ３５

　 　 根据表 ４ 可知ꎬ随着载荷的不断增大ꎬ两种轴承接

触应力均增大ꎬ且呈现非线性增大ꎮ 当试验载荷增加

到与仿真载荷 ８２ ｋＮ 相等时ꎬ两种轴承的最大接触应
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力分别为 ４７８. ３５ ＭＰａ 和 ５８６. １３ ＭＰａꎮ
两种轴承的试验结果与仿真结果对比如表 ５ 所示ꎮ

表 ５　 两种轴承的试验结果与仿真结果对比

轴承类型

仿真结果 试验结果

最大接触
应力值 /
ＭＰａ

最大接触
应力降低
率 / ％

最大接触
应力值 /
ＭＰａ

最大接触
应力降低
率 / ％

相对
误差
/ ％

普通圆柱
滚子轴承

５６２. １ — ５８６. １３ — ４. ３

弹性复合圆
柱滚子轴承

４５０. ７ １９. ８２ ４７８. ３５ １６. ９ ６. １

　 　 从表 ５ 对比可知:试验结果与仿真结果基本吻合ꎬ
存在误差在 １０％ 以内ꎮ 这主要是因为仿真模型是在

对实物作了部分假设的基础上建立的ꎬ而且试验设备

自身存在的误差ꎬ总体上该误差在工程分析允许的范

围内ꎮ
综上所述ꎬ笔者建立上述仿真模型ꎬ用于分析动车

组轮对轴承ꎬ具有较高的准确性ꎬ也体现了弹性复合圆

柱滚子轴承应用于动车组轮对的优越性ꎮ

５　 结束语

为了有效改善动车组轴承的承载能力ꎬ笔者提出

了一种弹性复合圆柱滚子轴承应用于动车组轮对ꎬ并
对其支承性能进行了研究ꎬ最后通过试验进行了验证ꎮ

研究结果表明:
(１)通过结合动车组轮对的常规载荷和超常载荷

实际工况对弹性复合圆柱滚子轴承进行有限元计算ꎬ
确定其最优填充度为 ６０％ ꎻ

(２)在常规载荷和超常载荷下ꎬ通过基于弹性复

合圆柱滚子轴承和普通圆柱滚子轴承的动车组轮对有

限元对比计算ꎬ结果表明ꎬ两种载荷下前者较后者最大

等效应力分别下降了 １９. ８２％和 ２７. ９２％ ꎬ试验结果与

仿真结果基本吻合ꎮ
综上所述ꎬ弹性复合圆柱滚子轴承应用于动车组

轮对具有良好的承载能力ꎮ 笔者在后续的工作中ꎬ将
对动车组弹性复合圆柱滚子轴承动力学特性及其振动

机理进行研究ꎮ
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