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一、 引言

近年来，高铁、动车及轻轨地铁发展迅速，圆锥滚子轴

承作为高铁轴箱轴承、轻轨轴箱轴承也日益受到人们的关注。

不少学者对高铁轴箱双列圆锥滚子轴承的承载能力与疲劳寿

命进行了研究与探讨，同时也有学者针对深沟球轴承的内部

载荷进行分析。但是，针对单列圆锥滚子轴承内部载荷分布

对寿命影响的研究相对较少，而追其溯源，从轴向径向载荷

比作为考量点来分析圆锥滚子轴承载荷分布对寿命影响的研

究更是无从借鉴。

本文研究了不同载荷比（轴向载荷与径向载荷之比）下

圆锥滚子轴承的负荷分布及受载最大滚动体的应力状态，计

算了施加轴向载荷与径向载荷不同载荷比对轴承基本额定寿

命的影响，确立了与轴承参数相关的最佳工况，为圆锥滚子

轴承的优化设计和工程应用提供有用的参考。

二、不同载荷比下载荷分布计算

根据圆锥滚子轴承的特性，其带锥角的滚道使其可以

承受轴向、径向联合载荷。本文从联合载荷时不同轴向、径

向载荷比，研究分析圆锥滚子轴承的内部负荷分布、最大接

触应力及变形等。然后根据轴承滚动体负荷分布情况，采用

Lundberg 和 Palmgren 等人的理论，计算不同载荷分布时轴

承的疲劳寿命。相比于国标 GB/T24607 推荐的经过简化的

寿命估算公式，此计算方法考虑了滚动体负荷的精确分布，

能够更直观的反映载荷分布对轴承疲劳寿命的影响。

1、 研究对象

选取某轻轨用圆锥滚子轴承 30311 作为研究对象，如表

1 所示为其结构参数。为便于比较和分析，第 1 组选取某一

工况条件 0=rF ，Fa=20KN 作为基础条件，设定轴向载荷不

变，改变径向载荷，从而改变载荷比的方式进行计算分析。

第2组选取某一工况条件Fr=30KN， 0=aF 作为基础条件，

设定径向载荷不变，改变轴向载荷，从而改变载荷比的方式

进行计算分析。如表 2所示为不同载荷比数值。

表 1 圆锥滚子轴承 30311 结构参数

序号 名称 数值
1 代号 30311
2 内径d （mm） 55
3 外径D （mm） 120
4 宽度T （mm） 31.5
5 外圈接触角 oα 12.95°
6 内圈接触角 iα 8.95°
7 大挡边接触角 fα 79.05°
8 滚子小端直径 1wD 15.611
9 大端直径 2wD 17.102
10 滚子有效长度 l 20.35
11 滚子数目Z 16
12 oe αtan5.1= 0.35
13 轴承内圈及滚子材料 GCr15

表 2 不同载荷比数值

序号
轴向载荷 aF

（KN）
径向载荷 rF

（KN）
比值

1-1 20 0 ∞
1-2 20 20 1
1-3 20 40 0.5
1-4 20 61 0.33
1-5 20 80 0.25
1-6 20 87 0.23
2-1 0 50 0
2-2 11.5 50 0.23
2-3 12.5 50 0.25
2-4 16.5 50 0.33
2-5 25 50 0.5
2-6 50 50 1
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2、 圆锥滚子轴承联合载荷时负荷分布计算

在计算圆锥滚子轴承内部载荷时，通常将圆锥滚子轴承

外圈与滚子的接触角 oα 当作轴承公称接触角，因此有判别式

a

or

F
F αtan

，通过 Sjoväs 积分表，可得径向载荷积分 ( )εrJ 和载

荷分布系数ε ，载荷分布系数是指载荷区域在轴承直径上的

投影与直径之比，即当 5.0=ε 时轴承半圈受载，当 1≥ε
时轴承整圈受载，当 ∞=ε 时，轴承只承受轴向载荷。值

得指出的是，此处假设所有受力中的滚子接触角是不变的，

则滚子与外滚道间最大法向接触载荷为：

( ) or

r
o ZJ

FQ
αε cosmax =           (1)

如图 1 所示为圆锥滚子轴承的力平衡示意图，其中，圆

锥滚子轴承滚子与内、外滚道和挡边的接触载荷分别为 iQ 、

oQ 和 fQ ，它们的接触角分别为 iα 、 oα 、 fα 。当滚子平衡时，

各接触载荷满足下列平衡方程：

0sinsinsin =−− ffiioo QQQ ααα     (2)

0coscoscos =+− ffiioo QQQ ααα     (3)

图 1 圆锥滚子轴承力平衡示意图

以外滚道接触载荷 maxoQ 为接触变量，可求得滚子与内

滚道间最大法向接触载荷为：

maxmax )sin(
)sin(

o
fi

fo
i QQ

αα
αα

+

+
=        (4)

通过计算可知滚子与内、外滚道间的法向接触载荷相等。

则任意角度位置ϕ 处，滚子与内、外滚道间法向接触载荷为：

( )
11.1

max cos1
2
11 



 −−= ϕ

εϕ QQ     (5)

3、圆锥滚子轴承联合载荷时接触应力计算

已知线接触半椭圆的接触面半宽为：

      (6)

式中 









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w

DDD +
= 为

滚子平均直径； oi
m

w
oi d

D
,, cosαγ = 为计算曲率时引入的系数；

2
Dddm

+
= 为节圆直径。

则滚子与内、外滚道间最大法向接触应力为：

oi
oi lb

Q

,

max
max,

2
π

σ =              (7)

根据 Palmgren 公式，滚子与内、外滚道间最大接触变

形为：

        (8)

表 3 第 1 组载荷比时滚道载荷分布
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表 4 第 2 组载荷比时滚道载荷分布

4、 理论计算结果

如表 3、表 4 所示分别为 30311 轴承在第 1 组、第 2 组

不同载荷比条件下的载荷分布情况与最大接触应力。

三、 轴承疲劳寿命计算与试验验证

1、 轴承疲劳寿命计算

在已知轴承滚动体载荷分布的情况下，根据轴承内部的

载荷分布分别计算内外圈的额定寿命，进而对不同载荷比的

轴承疲劳寿命进行对比分析。此处之所以没有采用工程上为

简便所使用的寿命计算公式，是因为经验公式成立的主要依

据是大量的轴承试验，是总体统计结果。对于具有线接触特

征的滚子轴承，轴承疲劳寿命因不同载荷比所受到的影响同

样值得关注。

假设内圈旋转，外圈固定，则内、外滚道的接触载荷 cQ 为：

             (9)

式中，双算符的上、下符号分别适用于内、外滚道，

λ 是滚动体边缘应力和非均匀应力分布引起的降低系数，通

常修正线接触时在 0.6 ～ 0.8 间取值，此处λ 取 0.7。根据

公式（9）可以看出不同载荷比条件下的滚道接触载荷不变。

在径向载荷、轴向载荷同时作用时，轴承中各滚动体所

承受的负荷是不同的，因此确定额定负荷时必须引入“平均”

负荷。当内圈旋转时，内圈各点都经过负荷区，承受相同的

变动负荷，按照疲劳累计损伤原理及大量验证试验，用四次

方平均滚子载荷作为内圈的当量载荷与试验数据相当吻合，

因此内圈圈当量载荷为：

1
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内圈旋转，外圈静止时，外圈滚道各点承受不变的负荷，

其数值与各点所处圆周位置有关，外圈的当量载荷为：
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内圈、外圈的疲劳寿命为：
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根据概率乘积定律，轴承的疲劳寿命为：
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        (13)

值得指出的是，通常意义上的轴承疲劳寿命主要受最大

载荷以及由此产生的最大应力的影响，但实际工作中，载荷

的循环周期变化也对疲劳寿命有着重大影响。如表 5、表 6

所示分别为 30311 轴承在第 1 组、第 2 组不同载荷比条件下

的疲劳寿命。

四、 结论分析

根据表 3、表 4 作出轴承最大法向载荷 maxQ 随载荷分

布系数ε 不同时的变化（也是随轴向载荷与径向载荷比不同

时的变化），如图 2所示。

表 5 第 1 组载荷比时轴承的疲劳寿命

表 6 第 2 组载荷比时轴承的疲劳寿命

图 2 轴承 30311 最大法向载荷随 ε 的变化趋势
可以看出第 1组载荷比，轴向载荷不变，随着径向载荷



· 58 ·

IM

cadcam@idnovo.com.cn

IMCHINA@idnovo.com.cn
投稿邮箱

经 验

减小，载荷分布系数ε 增大，受载滚子数增多，轴承最大法

向载荷 maxQ 减小。第 2组载荷比，径向载荷不变，随着轴向

载荷增加，载荷分布系数ε 增大，受载滚子数增多，但其最

大法向载荷 maxQ 呈现先减小后增大的趋势（因轴向载荷为0时，

轴承载荷分布的计算方法和载荷分布积分不同，故省去不计）。

根据表 5、表 6 作出轴承疲劳寿命随载荷分布系数ε 不

同时的变化（也是随轴向载荷与径向载荷比不同时的变化），

如图 3所示。

图 3 轴承 30311 疲劳寿命随 ε 的变化趋势
可以看出第 1组载荷比，轴向载荷不变，随着径向载荷

逐渐减小，载荷比逐渐增大，载荷分布系数ε 逐渐增大，受

载滚子数也逐渐增多，当量动载荷逐渐减小，轴承疲劳寿命

也逐渐增大。反映了圆锥滚子轴承承受不变轴向力时，随着

径向载荷逐渐减小，受载区域越来越均匀，轴承寿命自然延长。

相反，第 2 组载荷比，径向载荷不变，随着轴向载荷增

加，载荷分布系数ε 增大，受载滚子数增多，轴承疲劳寿命

呈现先增大后减小的趋势（同样因轴向载荷为 0 时，轴承载

荷分布的计算方法和载荷分布积分不同，故省去不计）。

由图 2 和 3 可以看出，载荷分布决定了轴承寿命，这是

因为径向载荷积分 ( )εrJ 随着载荷分布系数ε 的增大而先增

大后减小，可以明显看出，当载荷分布系数在 0.697 附近时

为分界点，轴承寿命先随载荷分布系数ε 增加而增加，后又

随载荷分布系数ε 增加而减小。相反，在轴向载荷不变的情

况下，轴向载荷积分 ( )εrJ 随载荷分布系数ε 的增大而减小，

呈现一致性的变化趋势。

所以，即使轴向载荷与径向载荷比相同，但是因其载荷

分布积分不同，影响最大法向载荷和载荷分布，从而导致轴

承寿命相差很大。

五、 结语

文章对不同载荷比条件下的 30311 圆锥滚子轴承分成

2 组对其载荷分布及疲劳寿命进行了大量计算，结果表明，

轴承疲劳寿命不仅与轴承最大载荷及由此产生的最大应力有

关，还与轴承的载荷分布有关。而不同载荷比条件下的轴承

寿命亦呈现出了不同变化趋势，本文结论归纳为以下几点：

（1）轴向载荷与径向载荷比越小，轴承寿命越小，也

就是说，虽然圆锥滚子轴承既能承受轴向载荷又能承受径向

载荷，但联合载荷的载荷比过小的工况条件，则不利于的圆

锥滚子轴承的运转特性。

（2）当轴向载荷一定时，圆锥滚子轴承所受径向载荷

理论上是越小越好，这样可以使每个滚子受力均匀，从而提

升寿命指标。

（3）当径向载荷一定时，轴向载荷与径向载荷比为0.33

左右时，圆锥滚子轴承 70% 滚子受力，此时轴承的疲劳寿命

可达到最理想状态，也是轴承特性发挥的最佳状态。

从文章大量的计算与对比，不难发现，径向载荷积分

( )εrJ 与载荷分布系数ε 对轴承载荷分布与轴承寿命的变化

起着决定性作用，掌握了径向载荷积分 ( )εrJ 及载荷分布系

数 ε 的变化规律，也就掌握了轴承内部载荷分布与寿命的

变化规律，无论对轴承选型还是对轴承的性能优化都具有深

远意义。


