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文 | 宗晓明 高飞 韩红雨 洛阳轴承研究所有限公司

十字轴万向节用滚针轴承 
承载问题研究

一、引言

十字轴式万向节是汽车传动系统中的关键部件，起着传

递发动机输出动力的作用，其优劣直接影响整车的平稳性、

经济性。十字轴与轴叉、节叉之间采用双列滚针轴承进行支

撑连接，滚针轴承内部载荷和应力分布是影响轴承甚至十字

轴总成性能和寿命的重要因素。

而随着计算机仿真分析技术的发展，对十字轴静力学、

运动学的分析研究也陆续开展。张向阳等人对十字轴进行了

模拟分析，以降低轴颈处的最大应力为目标，对其结构进行

了优化。朱福先等人采用 ANSYS 软件对十字轴的轴向和环

向接触压力进行了仿真分析研究，得出十字轴轴向和环向接

触压力的分布规律。汪利霞等人对十字在扭矩载荷下的应力

进行了分析。J.Eddie 等人建立了双十字轴万向节联轴器输

入轴和输出轴之间的运动方程式，为一般万向节的运动分析

研究提供了参考依据。以往的研究多针对万向节总成，尚未

见针对其承载滚针轴承的研究。

本文对十字轴万向节用滚针轴承的承载问题进行了分

析研究，对轴承内部载荷分布进行了分析，通过建立接触有

限元模型，分析最大受载滚针与十字轴颈的接触应力特征，

并对结构参数对承载的影响规律进行分析，为十字万向节的

工程应用提供理论支持。

二、十字轴万向节用滚针轴承工况的特殊性

十字轴万向节的结构示意图如图 1所示，十字轴万向节

主要由传动轴叉、十字轴、轴承、卡环和万向节叉部分组

成，滚针轴承安装于十字轴与轴叉、节插之间，起传递载荷

与扭矩的作用。与普通滚针轴承相比，万向节十字轴滚针轴

承的工况具有特殊性，主要存在如下差异：

图 1 十字轴万向节结构示意图

 ◎ 当传递扭矩时，轴承内圈与外圈相对产生偏转而

非径向位移。这就导致两列滚针实际工作游隙不相同，十

字轴端部滚针承受载荷大于轴颈根部的滚针。

 ◎ 由于滚针轴承承受载荷为重载，十字轴弯曲变形

尺度与径向游隙接近同量级，这也会引起两列滚针承载变

化，按照刚性套圈假设易引起较大误差。

 ◎ 考虑径向游隙导致的内外圈相对倾斜、套圈变形

及滚针凸度的影响，滚针与十字轴、外圈接触应力分布也

和经典 Hertz 假设发生了较大的变化。

三、十字万向节滚针轴承载荷分布研究
1、轴承载荷及寿命分析原理简介

假设轴承径向游隙为Pd，则受载前每个滚动体与滚道
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间法向间隙为Pd/2。受到径向载荷Fr 之后，轴承内、外圈

沿载荷作用方向发生相对位移δr，位于外载作用线下方的

滚动体受载最大，其接触变形为：

2max
d

r

P
−= δδ                 （1）

此时任意角位置ψ 处的滚动体与滚道间的接触变形为：

( )





 −−=−







 +=−= ϕ
ε

δϕδϕδδϕ cos1
2
11

2
cos

22
cos maxmax

ddd
r

PPP （2）

其中 ε 叫做载荷分布范围参数。
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由 Hertz 接触理论，滚动体与套圈间载荷Q 与接触变形

δ 间存在关系：

n
nKQ δ=                 （4）

式中指数 n 在点接触时为 3/2，线接触时为 10/9，Kn 为

滚动体与内、外圈总接触刚度，与轴承结构及材料相关。
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Ki、Ke 分别为滚动体与内、外圈的接触刚度系数，通

常根据 Palmgren 给出的变形与载荷经验公式进行计算：
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联立式（2）～（4）可得轴承内部不同位置角滚动体载

荷关系：
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联立轴承力平衡方程：
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可得轴承内部载荷分布结果。

对双列或多列轴承，根据标准 GB/T 6391-2010《滚动轴

承额定动载荷和额定寿命》，在载荷计算时在滚动体长度L

前添加列数 i 即可，即假定两列滚动体的承载情况相同。

本研究中，十字轴万向节用滚针轴承的基本参数见表 1

所列。

表 1 滚针轴承载荷分布计算参数表

材料参

数

滚针
弹性模量 E1 2.06E5 MPa

泊松比ν1 0.3

十字轴

& 外圈

弹性模量 E2 2.01E5 MPa

泊松比ν2 0.27

结构参数

有效直径 D 109mm

径向游隙 0 ～ 0.09mm

滚针列数 i 2

单列滚针数 z 27

滚针长度 Lw 11mm

滚针倒角半径 r 0.53mm

载荷 扭矩 M 3000 ～ 11000N·m

2、考虑径向游隙及倾斜影响的载荷分布计算

在输入转矩作用下，十字轴相对套圈有相对旋转的运

动，且由于径向游隙的原因导致相互之间形成一定倾角α，

如图 2 所示，并进而导致两列滚针径向间隙的不同，引起两

列滚针载荷分布出现差异。

图 2 有径向游隙时十字轴与套圈相对倾斜示意图

根据上述原因，结合轴承载荷计算方法，由轴承径向游

隙计算出倾角α 值，再计算十字轴倾斜后两列滚针分别的

径向间隙，计算流程如图 3 所示。

图 3 考虑径向游隙和倾角影响的载荷分布计算流程图

采用上述计算程序再次计算径向游隙为 0.03mm、扭
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矩为 3000 ～ 11000N·m 时滚针轴承内部载荷分布，结果如

表 2 所列。由表 2 可知，随扭矩的增大，端部最大滚针载

荷和根部最大滚着载荷均呈增大趋势，且端部载荷大于根

部载荷。

表 2 径向游隙为 0.03 不同载荷下滚针轴承受力情况

施加扭矩 (N·m) 3000 5000 7000 9000 11000

端部最大滚针载荷 (N) 3864 5610 7276 8912 10518

根部最大滚针载荷 (N) 2027 3377 4677 5960 7223

端部承载滚针数 9 9 9 9 11

根部承载滚针数 7 7 9 9 9

对径向游隙分别为 0.03、0.06、0.09，扭矩为 11000N·m

作用下轴承载荷分布进行计算，所得结果如表 3 所列。由表

3 可知，随径向游缝的增大，端部最大载荷增大明显。这是

由于考虑倾斜后，端部载荷作用方向的滚针部位径向游隙最

小，导致接触作用时其法向变形最大，承受的分布载荷也最

大。另外，由于两列滚针的径向游隙不再相等，承受载荷的

滚针数量也有所区别；初始径向游隙越大，初始倾角也越

大，最大滚针分布载荷变化也越明显。

表 3 扭矩 11000N·m 不同游隙下滚针轴承受力情况

径向游隙 (mm) 0.03 0.06 0.09

端部最大滚针载荷 (N) 10518 12278 13818

端部最大滚针载荷 (N) 7223 7418 7425

端部承载滚针数 11 9 9

根部承载滚针数 9 7 7

3、考虑径向游隙、倾斜及十字轴弯曲变形影响

的载荷分布计算

十字轴在受力后近根部的变形很小，而接近端部的变

形较大，与悬臂梁相似，如图 4 所示。在后续十字轴弯曲

变形计算中也采用材料力学关于悬臂梁的计算方法，具体

方法为：

 ◎ 假设十字轴根部为约束位置，即忽略十字轴中段

部分的变形，仅考虑轴承滚道部分的弯曲变形。

 ◎ 假设滚针对十字轴的接触载荷为滚针中间位置的

集中载荷。

 ◎ 各滚针径向作用力产生的力矩矢量和等于十字轴

传递扭矩的 1/2。

 ◎ 各滚针载荷导致的十字轴弯曲变形之矢量和为最

终的十字轴弯曲变形。

根据材料力学一维梁单元的弯曲变形原理，一维悬臂梁

径向弯曲变形计算方程为：
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图 4 悬臂梁弯曲变形示意图

式中L 为悬臂梁全长，x 为悬臂梁的长度方向坐标，w

为 x 位置的竖直方向变形，F 为竖直方向作用载荷，a 为载

荷F 作用点坐标，E 为悬臂梁的弹性模量，I 为载荷作用方

向的惯性矩，对圆柱形结构而言，I 的计算公式为：
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根据上述原理所得计算方法和计算流程如图 5 所示。

图 5 考虑径向游隙、倾角及弯曲变形影响的载荷分布计
算流程图

采用图 5 所述计算程序计算径向游隙为 0.03mm、扭矩
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为 3000~11000N·m 时滚针轴承内部载荷分布，结果如表 4 所

列。由表 4 可知，综合考虑了十字轴与外圈相对倾斜及十字

轴弯曲变形的影响后，载荷较表 2中计算获得的数值相比有

明显减小，这是由于径向游隙产生的轴承内、外滚道倾斜虽

然导致了载荷分布的差异，但十字轴弯曲变形在一定程度上

弱化了倾斜所造成的影响，并且随着载荷的增大，两列滚针

的载荷分布有接近的趋势。由于并未考虑外圈的变形影响，

因此上述结果与实际情况在趋势性上应该还有一定的差异。

表 4 径向游隙为 0.03mm 时考虑倾斜和弯曲变形时轴承载

荷分布变化

施加扭矩 (N·m) 3000 5000 7000 9000 11000

端部最大滚针载荷

(N)
3490 4999 6363 7999 9077

根部最大滚针载荷

(N)
2501 4203 5796 7743 9042

端部承载滚针数 7 9 9 9 9

根部承载滚针数 7 9 9 9 9

在 11000N·m 载荷条件下，不同径向游隙状态时的载荷

分布结果如表 5 所列。由表 5 可知，综合考虑了十字轴与外

圈相对倾斜及十字轴弯曲变形的影响后，载荷较表 3中计算

获得的数值相比有明显减小，其原因同样是由于十字轴弯曲

弱化了倾斜带来的载荷分布不均影响，这从两列滚针中承载

滚针数量的变化也可以体现出来。

表 5 扭矩 11000N·m 时考虑倾斜和弯曲变形时轴承载荷分

布变化

径向游隙 (mm) 0.03 0.06 0.09

端部最大滚针载荷 (N) 9077 10998 12320

端部最大滚针载荷 (N) 9042 9570 9409

端部承载滚针数 9 9 7

根部承载滚针数 9 9 7

由以上分析可知，由于径向游隙导致的十字轴与外圈之

间的相对倾斜，以及十字轴的弯曲变形对滚针轴承内部载荷

分布有明显的影响。相对倾斜导致两列滚针最大载荷分布

出现较大偏差，而十字轴的弯曲变形则在一定程度上减小了

载荷的差值。径向游隙对载荷分布的影响较大，在载荷计算

中应考虑其影响。随着径向游隙的增大，两列滚针的载荷分

布最大值之差有增大趋势。综上原因，在后续应力计算过程

中，将采用第三种载荷分布计算方法所得结果作为应力分析

的输入条件。

4、滚针接触应力模拟分析

通过上述计算可以发现，在径向游隙为 0.03~0.09mm情

况下，十字轴端部承载方向滚针承受最大分布载荷。根据轴

承疲劳寿命原理，在转速不是很高的条件下，最大承载滚

动体与内圈的接触应力分布，尤其是其接触应力极值是关

注的重点。因此，采用 ANSYS 软件建立十字轴——单个滚

表 6 局部接触模型材料参数设置

零件 材料 材料模型 单元类型 材料参数 取值

滚针 GCr15 各向同性线弹性模型

Solid185

弹性模量 E 207GPa

泊松比ν 0.29

十字轴

& 外圈

渗碳层 双线性各向同性模型

弹性模量 E1 201GPa

塑性模量 E2 20GPa

泊松比ν 0.27

屈服强度σ 2525MPa

渗碳钢基体 各向同性线弹性模型
弹性模量 E 196GPa

泊松比ν 0.25
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针——局部外圈接触模型来分析滚针接触特性，并探索径向

游隙、凸度对接触应力极值的影响规律 , 接触模型材料参数

的设置情况如表 6 所列。

根据前述分析，对十字轴——滚针——局部外圈模型提

出如下假设：

 ◎ 外圈外表面设置为完全刚性面。

 ◎ 十字轴中间部位假设为完全刚性，无弹性变形。

 ◎ 每粒滚针与十字轴的接触变形对邻近滚针接触无

影响。

根据万向节结构图样建立几何模型如图 6所示，其中十

字轴与端部接触滚针均为 1/2 对称模型。根据工况和分析假

设，对模型施加如下位移约束和载荷条件：

图 6 万向节十字轴——单个滚针——局部外圈接触几何
模型

 ◎ 对模型对称面施加对称约束。

 ◎ 根据十字轴中间部位变形量远小于端部的情况，

在根部截面施加全方向的位移约束。

 ◎ 设置外圈外表面为刚性面，并设定表面所有节点

在外载作用下的径向位移相等。

 ◎ 在滚针表面与外圈内表面、十字轴外径面设置接

触对，设摩擦系数为 0.1 以约束滚针的位移。

 ◎ 在外圈外表面施加竖直向下的载荷，载荷大小根

据第三种载荷分布计算方法所得最大滚针分布载荷确定。

采用上述模型对滚针凸度为 0.005μm，径向游隙

0.03mm，传递扭矩为 11000N·m 工况下的应力分布进行了计

算，此时十字轴端部滚针承受径向载荷值为 9077N。图 7 为

该载荷作用下滚针与十字轴接触应力云图。接触应力沿轴向

的分布区域呈近似狭长带状，最大接触应力为 3907.88MPa，

如图 7 所示。

图 7 11000N·m 载荷作用下最大承载滚针应力云图

作为对比，采用经典方法对 9077N 载荷作用下的接触

应力极值进行计算，有
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有限元计算的结果要明显高于理想线接触计算值。将图

7 中对称线上节点所受接触应力值绘制成曲线，得图 8。从

图 8中可以看出，两计算方法结果偏差主要是由于应力沿轴

向并非理想线性分布所致，在滚针两端存在应力峰值。由于

十字轴与外圈间存在一定倾斜，曲线主要承载段显示出一定

的角度。

图 8 11000N·m 载荷、0.03mm 径向游隙及 0.005μm 凸
度条件下滚针轴向接触应力曲线

对 3000N·m、7000N·m 和 11000N·m 载荷时的应力分布
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分别计算，其轴向接触应力曲线如图 9 所示，应力极值随载

荷变化的曲线如图 10 所示。从图 10 中可以看出，应力极值

随外加扭矩的增大而逐渐增大，但斜率逐渐放缓。

图 9 不同载荷条件下滚针轴向接触应力曲线图

               Load/N·m

图 10 接触应力极值随外加扭矩变化曲线

轴承径向游隙会导致最大滚针载荷发生变化，也导致十

字轴与外圈发生相对倾斜，进而影响接触应力的大小。为

分析径向游隙的影响，对径向游隙为 0.03mm、0.06mm 和

0.09mm 时，11000N·m 扭矩载荷作用下最大承载滚针的接触

应力极值进行了计算，结果如表 7 所列。不同径向游隙对应

接触应力分布曲线如图 11 所示。

表 7 不同径向游隙对应的接触应力极值

轴承游隙 (mm) 最大滚针载荷 (N) 接触应力极值 (MPa)

0.03 9077 3907.9

0.06 10998 4215.5

0.09 12320 4424.7

图 11 不同径向游隙时接触应力分布曲线

由表 7可知，轴承径向游隙的变化对接触应力的影响十

分显著，当轴承取最大径向游隙 0.09mm 时，其接触应力极

大值比 0.03mm 径向游隙时增大了约 13.2%。因此，在载荷

较大时应尽量选取小的径向游隙值以避免产生过大的接触

应力，导致轴承产生早期失效。

四、结论

针对十字轴万向节用滚针轴承的工况特点，本研究提

出了两种计算滚针轴承内部载荷分布的计算方法，并采用

MATLAB 编程对扭矩作用下万向节十字轴滚针轴承内部载

荷分布进行了计算分析，通过 ANSYS 软件对滚针与十字轴

接触应力进行了计算，得如下结论：

 ◎ 在考虑径向游隙及倾斜影响的条件下，随扭矩载

荷的增大，端部最大滚针载荷和根部最大滚着载荷均呈增

大趋势，且端部载荷大于根部载荷；随径向游缝的增大，

端部最大载荷增大明显。这是由于考虑倾斜后，端部载荷

作用方向的滚针部位径向游隙最小，导致接触作用时其法

向变形最大的原因。

 ◎ 在考虑径向游隙、倾斜及十字轴弯曲变形影响的

条件下，随扭矩载荷的增大，端部最大滚针载荷和根部最

大滚着载荷均呈增大趋势，且考虑了十字轴变形影响因素

后，载荷值较仅考虑径向游戏及倾斜变形时小，主要是由

于十字轴弯曲变形在一定程度上弱化了倾斜所造成的影响，

并且随着载荷的增大，两列滚针的载荷分布有接近的趋势。

 ◎ 有限元分解结果表明，径向游隙是影响轴承内部

载荷及应力分布的主要因素，应尽可能选取较小的径向

游隙范围以避免滚针承载过大、应力极值过大导致的轴

承失效。


