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摘要:为研究曲轴弯曲疲劳特性ꎬ将 ＭｃＤｉａｒｍｉｄ 多轴疲劳模型应用到曲轴弯矩疲劳极限载荷预测当中ꎮ 首先开展了曲轴在弯矩载

荷作用下的应力状态分析ꎬ确定了该类疲劳属于多轴疲劳ꎻ其次利用了坐标变换法ꎬ获得了临界平面内的坐标以及剪切应力与法向

应力值ꎻ最后对一款曲轴在疲劳极限载荷作用下的应力应变状态进行了分析ꎬ获得了极限应力值ꎬ对同种材料、结构不同的另一款

曲轴的疲劳极限载荷进行了预测ꎬ并对预测结果进行了试验验证ꎮ 研究结果表明:传统的 ＭｃＤｉａｒｍｉｄ 多轴疲劳模型在预测曲轴疲

劳极限载荷时有时会导致较大误差ꎬ而经过应力比修正后的模型具有更高的预测精度ꎬ更适合在实际工程当中应用ꎮ
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０　 引　 言

相关资料显示ꎬ目前汽车零部件的可靠性问题中ꎬ
８０％以上都是疲劳问题[１]ꎮ 造成这一现象的主要原

因是因为汽车在运行过程中ꎬ受到来自不同激励源的

交变载荷的作用[２￣３]ꎬ导致零部件的疲劳失效ꎮ
针对该类问题ꎬ国内外一些研究人员进行了大量

的研究ꎮ ＴＡＹＬＯＲ Ｄ[４] 提出了裂纹模拟法ꎬ通过构造

与曲轴应力分布状态一致的标准裂纹体代替零部件进

行疲劳极限载荷预测研究ꎬ但是由于二者之间的应力

状态差异较大ꎬ有时会导致预测结果误差较大ꎻ同时ꎬ
ＴＡＹＬＯＲ Ｄ[５]提出了临界距离理论ꎬ对不同形式零部

件的疲劳特性进行了研究ꎬ取得了更为准确的结果ꎻ
ＳＰＩＴＥＲＩ Ｐ[６]对不同疲劳判定机制下的试验结果进行



了研究ꎬ对比结果表明:当判定机制不同时ꎬ疲劳特性

的试验结果会产生较大差异ꎮ
国内方面ꎬ陈晓平[７] 针对传统裂纹模拟法的不

足ꎬ提出了利用等效缺口件代替零部件进行研究ꎬ提高

了预测精度ꎻ察博文[８] 对经过中频淬火工艺处理的曲

轴的疲劳极限载荷进行了预测研究ꎬ预测结果具有较

高的精度ꎻ崔广军[９]采用多体动力学计算了曲轴在循

环工况内的复合载荷作用下的疲劳寿命ꎬ取得了更具

指导意义的结论ꎻ郑燕萍[１０￣１１] 从材料损伤的角度出

发ꎬ提出了基于极限应变的损伤判定准则ꎬ能够对零部

件进行更为准确的疲劳性能评估ꎮ
上述相关研究中ꎬ绝大多数都是基于传统的名义

应力法ꎬ即认为零部件在受到外载作用时ꎬ其疲劳寿命

与最大应力值成线性对数关系ꎬ且通常在研究过程中

将应力集中处的应力状态默认为是单轴的拉伸应力状

态ꎮ 而对于曲轴这种结构较为复杂的零部件ꎬ在受到

外载作用时往往会呈现多轴疲劳特性ꎬ因此ꎬ这种假设

与实际情况之间往往会存在一定的偏差[１２]ꎮ
据此ꎬ本文首先对曲轴在受到弯矩载荷作用时的

应力应变状态进行分析ꎬ确定其疲劳损伤的类型ꎬ在此

基础上选择相应的疲劳模型对其疲劳特性进行预测研

究ꎬ并对预测的结果进行试验验证ꎮ

１　 曲轴应力状态分析

目前ꎬ８５％以上的曲轴疲劳断裂都是弯曲疲劳断

裂ꎮ 因此ꎬ本文研究曲轴在弯矩作用下的疲劳特性ꎮ
根据圣维南原理ꎬ其边界条件可以简化为约束住

单拐主轴颈右截面的所有的自由度ꎬ同时弯矩载荷施

加在单拐的左截面ꎬ相应的有限元模型如图 １ 所示ꎮ

图 １　 曲轴有限元模型

本研究采用该有限元模型对编号为 Ｎ０ 的某款曲

轴进行分析ꎬ载荷值为该曲轴的疲劳极限值５ １３０ Ｎｍꎬ
相应的应力分布如图 ２ 所示ꎮ

图 ２ 中:
当 Ｎ０ 曲轴在其疲劳极限载荷作用下时ꎬＶｏｎ Ｍｉ￣

图 ２　 Ｎ０ 曲轴应力分布云图

ｓｅｓ 应力的最大值出现在曲柄销圆角部位ꎬ为５７９ ＭＰａꎮ
考虑到关键部位的应力应变的计算精度将直接影响到

疲劳研究ꎬ因此ꎬ有必要对曲轴圆角部位应力状态计算

结果的网格依赖性进行分析ꎮ
分别对该模型的圆角部位进行不同尺寸网格划

分ꎬ并计算在同一载荷作用下的应力状态ꎬ相应的对比

结果如图 ３ 所示ꎮ

图 ３　 曲轴圆角应力与网格尺寸关系

由图 ３ 可以看出:
当网格尺寸由 ２ ｍｍ 减小至１. ５ ｍｍ时ꎬ最大应力

值相对增幅不足 ２％ ꎻ由 １. ５ ｍｍ 减小至 １ ｍｍ 时ꎬ相对

的增幅均不足 １％ ꎻ由 １ ｍｍ 减小至 ０. ５ ｍｍ 时ꎬ相对增

幅均不足 ０. ５％ ꎬ说明此网格尺寸下的应力值已经趋

于收敛至稳定值ꎮ
同时ꎬＶｏｎ Ｍｉｓｅｓ 应力与最大主应力以及 Ｔｒｅｓｃａ 应

力并不一致(相对误差超过 １０％ )ꎬ根据弹性力学相关

理论ꎬ该状态并非单一的拉伸或者剪切应力状态ꎬ而是

呈现一定的多轴应力特性ꎮ

２　 曲轴多轴疲劳研究方法

２. １　 多轴疲劳模型的选定

目前ꎬ针对多轴疲劳的问题ꎬ还没有一个通用的损

伤模型ꎮ 根据已有的研究表明ꎬ临界平面法能够较为
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准确地预测多轴疲劳寿命ꎬ其主要流程分为两步:
(１)基于某一准则确定临界平面ꎻ
(２)基于确定的临界平面ꎬ采用相应的疲劳损伤

模型进行疲劳寿命的研究ꎮ
前期的相关研究中ꎬ一些研究者认为 ＭｃＤｉａｒｍｉｄ

模型可以准确预测曲轴的疲劳强度[１３]ꎮ 该模型由

ＭＣＤＩＡＲＭＩＤ Ｄ Ｌ 提出ꎬ认为对于复杂应力应变状态下

的零部件ꎬ最大剪切应力幅所在的平面就是临界平

面[１４￣１５]ꎬ同时剪切应力幅以及最大法向应力是控制疲

劳裂纹扩展的两个参量[１６]ꎬ即:

τｎｓ ＋
ｔ －１
２σｂ

σｎｍａｘ ＝ τ′ｆ(２Ｎｆ) ｃ (１)

式中:τｎｓ—剪切应力幅值ꎻσｎｍａｘ—最大法向应力ꎻｔ －１—
材料的剪切疲劳极限ꎻσｂ— 材料的抗拉强度ꎻＮｆ— 构

件疲劳寿命ꎻτ′ｆꎬｃ— 材料属性相关的常数ꎮ
在实际工程当中ꎬ对于同种材料制成的结构不同

的曲轴ꎬ其材料属性常数也相同ꎮ基于该理论基础ꎬ当
确定某一型号的曲轴在疲劳极限载荷作用下的等效应

力(应变值)ꎬ就可以对材料属性一致、结构不同的另

一款曲轴的疲劳极限载荷进行预测ꎮ

２. ２　 最大剪切应力应变平面确定

对于曲轴这样的三维实力构件ꎬ其应力集中处的

应力应变状态往往比较复杂ꎬ其最大应力应变平面的

确定ꎬ可以采用应变张量矩阵结合坐标系变换法[１７]ꎮ
该类方法的第一步ꎬ就是假设空间之中的任意一点 Ｏꎬ
以 Ｏ 点为原点建立坐标系 Ｏ￣ＸＹＺꎮ

其原理如图 ４ 所示ꎮ

图 ４　 空间通过计算点的任意平面

图 ４ 中:
平面 Δ 是空间中通过 Ｏ 点的任意平面ꎬ其法向向

量为 ｎꎬｎ在Ｏ—ＸＹＺ坐标系中的投影与 Ｘ轴、Ｚ轴的夹

角分别为 θ和 φꎬＯ 点的应力张量在 Ｏ—ＸＹＺ 坐标系中

的矩阵表达形式为:

σ ＝
σ１１ σ１２ σ１３

σ２１ σ２２ σ２３

σ３１ σ３２ σ３３

é

ë

ê
ê
ê

ù

û

ú
ú
ú

(２)

式中:σ— 应力张量ꎮ
引入图 ４ 坐标系 Ｏ￣ｎａｂꎬ则平面的法向量 ｎ 在 Ｏ －

ＸＹＺ 坐标系下的表达形式为:

ｎ ＝
ｎｘ

ｎｙ

ｎｚ

é

ë

ê
ê
ê

ù

û

ú
ú
ú
＝

ｓｉｎθｃｏｓφ
ｓｉｎθｓｉｎφ
ｃｏｓθ

é

ë

ê
ê
ê

ù

û

ú
ú
ú

(３)

式中:ｎ—Ｏ － ｎａｂ 平面的单位法向向量ꎮ
对于平面△中ꎬ过Ｏ点的任意方向的直线ｍꎬｍ与

Ｏ—ｎａｂ 坐标系中 ａ 轴之间的夹角为(图 ４)ꎬ则沿 ｍ 方

向的向量为:

ｍ ＝
ｍｘ

ｍｙ

ｍｚ

é

ë

ê
ê
ê

ù

û

ú
ú
ú
＝

ｃｏｓαｓｉｎφ ＋ ｓｉｎαｃｏｓθｃｏｓφ
－ ｃｏｓαｃｏｓφ ＋ ｉｎαｃｏｓθｓｉｎφ

－ ｓｉｎθｓｉｎα

é

ë

ê
ê
ê

ù

û

ú
ú
ú

(４)

式中:ｍ—ｍ 方向的单位向量ꎮ
对于平面 ｎｏｍ 内的剪切应力与法向应力有:

τｎｓ ＝
ｍｘ

ｍｙ

ｍｚ

é

ë

ê
ê
ê

ù

û

ú
ú
ú

Ｔ σ１１ σ１２ σ１３

σ２１ σ２２ σ２３

σ３１ σ３２ σ３３

é

ë

ê
ê
ê

ù

û

ú
ú
ú

ｎｘ

ｎｙ

ｎｚ

é

ë

ê
ê
ê

ù

û

ú
ú
ú

(５)

σｎ ＝
ｎｘ

ｎｙ

ｎｚ

é

ë

ê
ê
ê

ù

û

ú
ú
ú

Ｔ σ１１ σ１２ σ１３

σ２１ σ２２ σ２３

σ３１ σ３２ σ３３

é

ë

ê
ê
ê

ù

û

ú
ú
ú

ｎｘ

ｎｙ

ｎｚ

é

ë

ê
ê
ê

ù

û

ú
ú
ú

(６)

式中:τｎｓ— 剪切应力值ꎻσｎ— 法向应力值ꎮ
通过改变 α、θ、φ 的值ꎬ分别计算出各个平面内的

剪切应力的最大值ꎬ从而确定剪切应力最大的平面的

坐标ꎬ以及该平面内的法向应力值ꎮ

３　 曲轴算例

３. １　 曲轴算例一

本文中ꎬ曲轴的弯曲疲劳试验是通过谐振式弯曲

疲劳试验台进行的ꎮ
前期相关研究表明:在利用该类试验台对曲轴进

行弯曲疲劳试验时ꎬ曲轴最大应力点的应力状态近似

是对称应力状态[１８]ꎬ即:
σｍａｘ ＋ σｍｉｎ ＝ ０ (７)

式中:σｍａｘ— 最大应力值ꎻσｍｉｎ— 最小应力值ꎮ
结合该结论与坐标变换法的相关结果ꎬ则有:

τｎｓｍａｘ ＋ τｎｓｍｉｎ ＝
ｍｘ

ｍｙ

ｍｚ

é

ë

ê
ê
ê

ù

û

ú
ú
ú

Ｔ

(σｍａｘ ＋ σｍａｘ)
ｎｘ

ｎｙ

ｎｚ

é

ë

ê
ê
ê

ù

û

ú
ú
ú
＝ ０ (８)

σｎｓｍａｘ ＋ σｎｓｍｉｎ ＝
ｎｘ

ｎｙ

ｎｚ

é

ë

ê
ê
ê

ù

û

ú
ú
ú

Ｔ

(σｍａｘ ＋ σｍａｘ)
ｎｘ

ｎｙ

ｎｚ

é

ë

ê
ê
ê

ù

û

ú
ú
ú
＝ ０ (９)
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式中:τｎｓｍａｘ— 剪切应力最大值ꎻτｎｓｍｉｎ— 剪切应力最小

值ꎻσｎｓｍａｘ— 法向应力最大值ꎻσｎｓｍｉｎ— 法向应力最

小值ꎮ
如式(８ꎬ９) 所示:当曲轴在交变弯矩载荷作用下

时ꎬ临界平面的剪切应力和法向应力的应力比都是

—１ꎮ
基于该参数ꎬ本研究通过对Ｎ０ 曲轴在疲劳极限载

荷作用下的应力张量进行分析ꎬ确定基于 ＭｃＤｉａｒｍｉｄ
多轴疲劳模型的临界平面的坐标以及相应的剪切、法
向应力值ꎬ结果如表 １ 所示ꎮ

表 １　 Ｎ０ 曲轴应力状态(极限载荷作用下)

模型参数 数值 /ＭＰａ

最大剪切应力 ３１４

最大法向应力 ３０４

　 　 本研究中ꎬＮ０ 曲轴的材料为高强度合金钢 ４２
ＣｒＭｏꎬ 相应的抗拉强度和剪切疲劳极限分别为

８８０ ＭＰａ 和 ２２６ ＭＰａꎮ
将这些参数代入 ＭｃＤｉａｒｍｉｄ 多轴疲劳模型中ꎬ则

有:
τｎｓ ＝ τｎｍａｘ － τｎｍｉｎ ＝ ２τｎｍａｘ ＝ ６２８ ＭＰａ (１０)

σｅｑ ＝ τｎｓ ＋
ｔ －１
２σｂ

σｎｍａｘ ＝ ６６７ ＭＰａ (１１)

式中:σｅｑ— 极限等效应力值ꎮ
如式(１１) 所示:当 Ｎ０ 曲轴在其疲劳极限载荷作

用下时ꎬ基于 ＭｃＤｉａｒｍｉｄ 疲劳模型的极限等效应力幅

值值为 ６９７ ＭＰａꎮ
本研究选择与 Ｎ０ 曲轴材料一致ꎬ但结构不同的

Ｎ１曲轴作为研究对象ꎬ对其施加１ ０００ Ｎｍ的弯矩载

荷ꎬ并对该载荷作用下的应力状态进行分析ꎬ结果如表

２ 所示ꎮ
表 ２　 Ｎ１ 曲轴应力状态(１ ０００ Ｎｍ 载荷作用下)

模型参数 数值 /ＭＰａ

剪切应力 １１９. ２

法向应力 － １１８. ６

　 　 设 Ｎ１ 曲轴的疲劳极限载荷值为 Ｘ１ꎬ对比 Ｎ０ 曲轴

的等效极限应力值ꎬ则有:
Ｘ１

１ ０００ × τｎｓ ＋
ｔ －１
２σｂ

×
Ｘ１

１ ０００ × σｎｍａｘ ＝ ６６７ ＭＰａ

(１２)
求解 式 (１２) 所 示 方 程ꎬ 可 得 Ｎ１ 曲 轴 基 于

ＭｃＤｉａｒｍｉｄ 多轴疲劳模型的疲劳极限载荷的预测值为

２ ９９１ Ｎｍꎮ

３. ２　 曲轴算例二

基于同样的方法ꎬ笔者选择另外一组曲轴作为研

究的对象ꎮ首先对编号 Ｃ０ 的某款曲轴在其疲劳极限载

荷作用下的应力状态进行分析ꎬ并基于 ＭｃＤｉａｒｍｉｄ 多

轴疲劳模型确定相应的临界平面的坐标以及剪切、法
向应力值ꎬ结果如表 ３ 所示ꎮ

表 ３　 Ｃ０ 曲轴应力状态(极限载荷作用下)

模型参数 数值 /ＭＰａ
剪切应力 ３７４
法向应力 ３７２

　 　 本研究中ꎬＣ０ 曲轴的材料同样为高强度合金钢ꎬ
相应的抗拉强度和剪切疲劳极限分别为 ８８０ ＭＰａ 和

２２６ ＭＰａꎬ将这些参数代入 ＭｃＤｉａｒｍｉｄ 多轴疲劳模型

中ꎬ则有:
τｎｓ ＝ τｎｍａｘ － τｎｍｉｎ ＝ ２τｎｍａｘ ＝ ７４８ ＭＰａ (１３)

σｅｑ ＝ τｎｓ ＋
ｔ －１
２σｂ

σｎｍａｘ ＝ ７９６ ＭＰａ (１４)

如式(１４) 所示:当 Ｃ０ 曲轴在其疲劳极限载荷作

用下时ꎬ基于 ＭｃＤｉａｒｍｉｄ 多轴疲劳模型的极限等效应

力值为 ７９６ ＭＰａꎮ
本研究选择与 Ｃ０ 曲轴材料一致ꎬ但结构不同的

Ｃ１ 曲轴作为研究对象ꎬ对其施加１ ０００ Ｎｍ的弯矩载

荷ꎬ并对该载荷作用下的应力状态进行分析ꎬ结果如表

４ 所示ꎮ
表 ４　 Ｃ１ 曲轴应力状态(１ ０００ Ｎｍ 载荷作用下)

模型参数 数值 /ＭＰａ
剪切应力 １１９. ２
法向应力 － １１８. ６

　 　 设 Ｃ１ 曲轴的疲劳极限载荷值为 Ｘ１ꎬ对比 Ｎ０ 曲轴

的等效极限应力值ꎬ则有:
Ｘ１

１ ０００ × τｎｓ ＋
ｔ －１
２σｂ

× Ｘ
１ ０００ × σｎｍａｘ ＝ ７９６ ＭＰａ

(１５)
求解式(１５) 的方程ꎬ可得Ｃ１曲轴基于ＭｃＤｉａｒｍｉｄ

多轴 疲 劳 模 型 的 疲 劳 极 限 载 荷 的 预 测 值 为

３ ５６９ Ｎｍꎮ

４　 试验及结果与分析

为了进一步验证 ＭｃＤｉａｒｍｉｄ 模型在曲轴疲劳研究

中的适用性ꎬ有必要对其进行相关的试验验证ꎮ
本研究采用谐振式曲轴疲劳试验系统ꎬ对这两款

曲轴进行弯曲疲劳试验ꎬ相应的试验结果分别如表

(５ꎬ６) 所示ꎮ
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表 ５　 Ｎ１ 曲轴疲劳试验数据

试验弯矩 / (Ｎｍ) 失效序号 中位秩

３ ０３４ １ ０. ０８３
３ ２１４ ２ ０. ２０２
３ ２１６ ３ ０. ３２１
３ ２２０ ４ ０. ４４０
３ ４５３ ５ ０. ５５９
３ ５５２ ６ ０. ６７９
３ ６８９ ７ ０. ７９８
３ ６９２ ８ ０. ９１７

表 ６　 Ｃ１ 曲轴疲劳试验数据

试验弯矩 / (Ｎｍ) 失效序号 中位秩

４ ０５６ １ ０. ０７
４ ０５８ ２ ０. １８
４ ０７６ ３ ０. ２９
４ １１１ ４ ０. ３９
４ １１５ ５ ０. ５
４ １５２ ６ ０. ６１
４ ２００ ７
４ ２１８ ８ ０. ７５
４ ２３６ ９ ０. ８９

　 　 如表(５ꎬ６) 所示:这两款曲轴的疲劳极限载荷的

中值分别为 ３ ３３２ Ｎｍ 与 ４ １１８ Ｎｍꎮ
对比该参数与预测的结果ꎬ误差如表 ７ 所示ꎮ

表 ７　 Ｎ１＆Ｃ１ 曲轴疲劳极限载荷预测误差

曲轴编号 误差 / (％ )
Ｎ１ １０. ４
Ｃ１ １３. ４

　 　 由表 ７ 可知:当基于该多轴疲劳模型对曲轴的疲

劳极限载荷进行预测时ꎬ有时误差会超过 １０％ ꎬ这样

的误差在实际工程中无法满足精度要求ꎮ

５　 模型修正研究

前期研究表明:当基于 ＭｃＤｉａｒｍｉｄ 多轴疲劳模型

对材料一致、结构不同的曲轴的疲劳特性进行预测时ꎬ
会导致预测结果误差较大ꎮ笔者分析认为ꎬ误差原因主

要在于 ＭｃＤｉａｒｍｉｄ 多轴疲劳模型主要用于研究一些应

力比相对较大的工况(０ ≤ Ｒ < １)ꎬ而在本文曲轴试验

过程中ꎬ剪切应力与法向应力的应力比都是 － １ꎬ预测

对象的差异造成了模型的适用性有所不同ꎮ
针对这一不足ꎬ本文在分析多组曲轴疲劳强度分

布规律的基础上ꎬ提出了一种改进的 ＭｃＤｉａｒｍｉｄ 多轴

疲劳模型ꎬ即:

τｎｓ ＋
(１ － Ｒ) ｔ －１

２σｂ
σｎｍａｘ ＝ τ′ｆ(２Ｎｆ) ｃ (１６)

式中:Ｒ— 临界平面内法向应力的应力比(其余各参数

的定义均与原模型一致)ꎮ
结合该修正模型与式(１１ ~ １２)ꎬ则有:

σｅｑ ＝ τｎｓ ＋
ｔ －１(１ － Ｒ)

２σｂ
σｎｍａｘ ＝ τｎｓ ＋

ｔ －１
σｂ

σｎｍａｘ

(１７)
代入表 １ 中相关应力参数ꎬ可得 Ｎ０ 曲轴基于修正

后的 ＭｃＤｉａｒｍｉｄ 多轴疲劳模型的等效极限应力值为:

σｅｑ ＝ τｎｓ ＋
ｔ －１
σｂ

σｎｍａｘ ＝ ７０７ ＭＰａ (１８)

设 Ｎ１ 曲轴的疲劳极限载荷值为 Ｘ１ꎬ对比 Ｎ０ 曲轴

的等效极限应力值ꎬ则有:
Ｘ１

１ ０００ × τｎｓ ＋
ｔ －１
σｂ

×
Ｘ１

１ ０００ × σｎｍａｘ ＝ ７０７ ＭＰａ

(１９)
由此可得 Ｎ１ 曲轴基于修正后的 ＭｃＤｉａｒｍｉｄ 多轴

疲劳模型的疲劳极限载荷的预测值为 ３ ３９４ Ｎｍꎮ采
用同样的模型对第二组算例进行预测ꎬ则有:

σｅｑ ＝ τｎｓ ＋
ｔ －１
σｂ

σｎｍａｘ ＝ ８４４ ＭＰａ (２０)

Ｘ２

１ ０００ × τｎｓ ＋
ｔ －１
σｂ

×
Ｘ２

１ ０００ × σｎｍａｘ ＝ ８４４ ＭＰａ

(２１)
由此可得 Ｃ１ 曲轴基于修正的 ＭｃＤｉａｒｍｉｄ 多轴疲

劳模型的疲劳极限载荷预测结果为 ４ ０５８ Ｎｍꎮ
对比这两款曲轴的预测结果与试验值ꎬ相应的误

差结果如表 ８ 所示ꎮ
表 ８　 Ｎ１＆Ｃ１ 曲轴疲劳极限载荷预测误差

曲轴编号 误差 / (％ )
Ｎ１ １. ８
Ｃ１ ２. ７

　 　 对比表(７ꎬ８) 可以看出:
相比较原始的模型ꎬ改进后的模型在预测曲轴疲

劳极限载荷时具有更高的精度ꎬ更适合在实际工程当

中采用ꎮ

６　 结束语

基于 ＭｃＤｉａｒｍｉｄ 多轴疲劳模型ꎬ本研究对材料属

性一致、结构不同的曲轴的疲劳极限载荷进行了预测

研究ꎬ并对结果进行了试验验证ꎮ 对比结果表明:当利

用传统的 ＭｃＤｉａｒｍｉｄ 多轴疲劳模型预测材料属性一

致、结构不同的曲轴的疲劳极限载荷时ꎬ有时会导致误

差较大ꎻ而基于应力比的修正的 ＭｃＤｉａｒｍｉｄ 多轴疲劳

模型能够更为准确地预测该类零部件的疲劳极限

载荷ꎮ
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在下一阶段ꎬ本研究将致力于如何直接通过材料

力学试验获得材料的基本属性ꎬ并在此基础上对曲轴

等零部件的疲劳强度开展预测研究ꎮ 该类研究需要综

合考虑结构、工艺等参数对零部件疲劳强度的影响ꎬ可
能需要对模型进行进一步的修正ꎬ才能取得精度足够

的预测结果ꎮ
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