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汽车主减速器圆锥滚子轴承的优化设计

郑 健
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摘� 要：介绍了汽车主减速器的工作原理和轴承的工况特点；分析了圆锥滚子轴承优化设计目标函数及相关约束

的选取，获得了需要的最大额定载荷；为了避免滚子两端应力集中，对滚子进行了优化设计，采用对数母线修型凸

度；适当增加挡边角度，以达到降低轴承摩擦力矩的目的。
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目前我国有着发达的高速公路网，环保、舒适、快捷

已在汽车市场中占据着主导地位。对驱动系统的主减速器

而言，它具有小速比、大扭矩、传动效率高的特点，要求

配套轴承能够承受联合载荷、力矩低、寿命长，圆锥滚子

轴承一直是汽车主减速器轴承的主流选择。

1 工作原理和工况特点

图1 差速器及主减速器示意图

主减速器的作用是将变速箱输出的动力再次减速(见
图1），从而达到加大扭矩的目的，然后再将动力传递
给差速器。而目前大部分汽车的主减速器为单级主减速

器，减速器齿轮的结构型式为普通斜齿轮或锥形齿轮。

其中锥形齿轮式主减速器如图所示，该结构广泛的应用

于后驱汽车的后桥，变速箱输出动力经过传动轴传给主

动锥齿轮，再经从动锥齿轮减速后传给差速器。

主减速器圆锥滚子轴承的受力一般为30%Cr（轴承
当量动载荷），转速为两千转左右，虽然工况不是十分

恶劣，但轴承对主减速器的性能具有非常大的影响，甚

至影响汽车的燃油经济性、底盘行驶系统的稳定性和舒

适性，如果圆锥滚子轴承的装配、凸度和挡边角度等设

计不良，会影响主减速器的扭矩传递效率，轴承运转产

生过量热量，导致轴承过热损坏严重者甚至导致轴承卡

死。而主减速器损坏对汽车底盘系统，不仅会造成顾客

抱怨，而且检修非常困难。[1]。

2 主要性能指标

承载能力

圆锥滚子轴承的动静载荷承载能力主要取决于轴承

的几个主参数：滚子平均直径 Dwe、滚子有效长度 Lwe，

滚子数量 Z。因此，在确定主参数时，在保证零部件强度
和可加工的前提下，首要目标是使轴承额定动载荷 Cr最

大，从而使轴承能够承受最大的承载能力，延长轴承的

使用寿命。

3 轴承主参数优化设计

3.1  目标函数的建立
轴承的载荷工况在一定范围内时，轴承基本额定

动载荷越大，轴承的理论接触疲劳寿命就越长，故可

将轴承的基本额定动载荷作为优化设计目标。根据ISO 
281∶2007，可得到以下公式:

f(x)  = 
其中: bm——关于当前材料和加工质量的额定系数，

它随轴承的种类和结构不同而不同，理想情况下bm = 
1.1；

fc —— 轴承零部件的几何形状、加工精度和材料的

系数；

Z ——滚子数；
α�——轴承公称接触角；
Dwe——滚子平均直径；

Lwe——滚子有效长度；

i——滚动体列数。
3.2  主参数的选择
fc、Lwe、Dwe、Z 可经 a0、a1、φ求得，故 : Cr = f ( 

a0， a1， φ) ，此即为轴承的优化设计目标函数。其中a0为

内圈大挡边厚度; a1为内圈小挡边厚度 ；φ为滚子半锥角。
故圆锥滚子轴承的设计变量取为 : X  =  [X1， X2， X3]  =  [ 
a0 ， a1， φ]。

3.3  约束条件的确定
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a）内圈大挡边根部厚度约束：

b）内圈小挡边根部厚度约束:

c）滚子长度的约束：
首先要保证滚子与外滚道的有效接触长度，其次要保

证滚子与外滚道的有效接触区域不能超出外滚道倒角。

d）内圈、外圈最小有效壁厚的约束：

e）滚子间的约束：
圆锥滚子轴承的滚子实际个数应当少于满滚子数，

为了保证相邻的两个滚子不会互相碰撞，滚子大端的相

邻间隙 J 需满足一定的条件。

f）保持架梁宽约束：

g）内圈大挡边根部厚度强度约束：

上述的 9个约束条件中 : 、 、Dw、 、 、

Si、Se、J、 、 、S、d1 、Cr、[ S ]皆可通过计算或者查
表求得，可参考文献[2]。

3.4  优化方法
采用综合约束函数双下降法求目标函数 f(x)的一组优

化解向量X，使 f(x)达到最大或 1/f(x)最小，最后运用 VB 
编程程序对轴承的主参数进行优化设计。

4 关键结构的设计

4.1  滚子凸度
对于圆锥滚子轴承，可采用使滚子带凸度的方法来

降低边缘应力，同时，减小内圈挡边油沟尺寸，取滚子

轴向倒角最大值为油沟的最大控制尺寸，使其具有更大

的有效滚道接触长度。

大量数学分析和计算机计算表明，就降低边缘应力

而论，当滚道和滚子偏离直线的总和符合于某一对数函

数时，得到的降低边缘应力的效果最好。在滚子凸度设计

中，利用对数母线修型设计采用专门加工方法制造出来的

凸度滚子圆锥轴承，经过使用，证明效果是令人满意的。

在不同应用场合，轴承所承受的载荷是不同的。即

使当载荷一定时， 每个滚子所承受的载荷也是变化的。

因此，需要引入“设计载荷”以便计算滚子凸度。

对于汽车主减速器圆锥滚子轴承，采用对数母线修

型滚子时，径向载荷Fr = 0.2Cr。

圆锥滚子轴承（内部无游隙）在径向载荷Fr作用下，

滚子的最大滚动体载荷为

轴承内部有游隙时，

式中：Z——滚子数
α——轴承公称接触角
对数母线滚子的凸度量计算公式为

式中：K0——与材料有关的系数

b ——函数计算值
Lwe——滚子有效长度

[3]

4.2  挡边角度
在通常的设计中，圆锥轴承内圈引导挡边设计成为

圆弧形状，圆锥滚子大端的球基面与引导挡边的曲率一

致，不仅不容易形成流体动力润滑油膜，反而容易造成

混合摩擦。

因此，从轴承用户的观点来看，改善圆锥滚子与内

圈引导挡边的接触理由很多。 将内圈引导挡边由圆弧挡

边改为斜挡边，取圆锥滚子球基面半径为圆弧挡边半径

的百分之九十五，并使圆锥滚子球基面在内圈斜挡边的

中部接触，可以有效地形成楔形润滑油膜，从而改善圆

锥滚子与引导挡边的润滑状态，达到低摩擦、低运转温

度、低摩擦磨损和长寿命的效果，并且避免了轴承过热

运转和咬死的风险，提高了轴承的可靠性，因此，推荐

内圈大挡边采用斜挡边。

另外，要降低圆锥滚子轴承的摩擦力矩，除了减少

滚动面的滚动摩擦外，因为汽车主减速器圆锥滚子轴承

的安装预紧力和工况轴向力会使圆锥滚子大端的球基面

与内圈引导挡边之间的相对运动会产生相当大的滑动摩

擦，而此滑动摩擦是占据轴承摩擦损耗的主要部分，可

以通过适当减小圆锥滚子大端球基面与内圈引导挡边的

接触高度来降低滑动摩擦力矩。最直接的办法是增大挡

边角度ψ（见图2），使圆锥滚子大端的球基面与引导挡
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边的接触点位置由Jc′变为Jc（见图3），如英制圆锥滚子
轴承02872/02820的挡边角度ψ从原来的89°8′增加到89°18′

后，接触中心点高度由1.68mm降低为1.17mm，根据理论
计算，摩擦力矩M会降低约百分之三十（见图4和图5）。

图2 图3

.M(kg.cm)c
Fa(N)Fa(N)

ψ =  89°18′ ψ =  89°8′

1000 32.7 22.8 

2000 65.5 45.6 

3000 98.2 68.4 

4000 131.0 91.3 

5000 163.7 114.1

图4 图5

结束语

根据汽车主减速器的工况特点，设计了有较大承载

能力的圆锥滚子轴承。根据轴承主参数确定了约束条

件，再运用 VB 编程程序对轴承的主参数进行优化设计。
采用对数母线修型凸度设计及该工况适合的凸度量，消

除圆锥滚子两端应力集中现象，提高滚子使用寿命。采

用斜挡边设计，并适当增加大挡边角度使圆锥滚子大端

球基面与内圈大挡边的接触高度降低，以达到降低轴承

摩擦力矩的目的。
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