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1 概述

轴承是装备制造业的关键基础件， 圆锥滚子轴承

在滚动轴承中使用数量仅次于深沟球轴承 ［1］。 因为直

母线的滚子轴承在受载后滚动体两端不可避免地存在

边界应力集中现象，即所谓的“边缘效应”［2］，所以需要

引入凸度设计来克服“边缘效应”［3］。
圆锥滚子轴承 33022 是常用的重型卡车轴承，它

的寿命直接影响着整车的使用寿命。 由于该轴承所受

载荷较大，工况条件较差，轴承工作表面的边缘应力集

中更加明显，所以通过优化滚子凸度，以此来减小应力

集中现象，从而提高轴承使用寿命。
轴承凸度设计工作包括凸型的选择和凸度量的设

计两个方面。 Lundberg G ［4］ 于 1939 年提出了著名的

Lundberg 凸型公式，该种凸型的加工难度和成本较高。

Schauder B 建 立 了 圆 柱 滚 子 最 佳 凸 型 的 数 值 计 算 方

法， 该方法将表面接触应力分解为作用于许多节点的

相应集中力， 并利用 Boussinesq J 半空间体力变形关

系， 计算滚子与内外圈接触区域的应力分布和表面变

形情况。Hartnett M J 提出了将结构分析中的影响系数

法与 Boussinesq J 半空间体力变形关系结合起来的方

法， 可以求解一般表面轮廓的接触问题。 本 文采用

Hiroki Fujiwara、Tatsuo Kawase 提出的对数曲线凸型公

式， 利用有限元方法计算不同凸度量圆锥滚子的接触

应力， 以最小接触应力对应的凸度量为最优值， 得到

33022 圆锥滚子的最佳凸度。

2 凸度的设计方法

目前在行业上普遍认同的凸型曲线有 3 种： 全凸

型、部分凸型（即圆柱修正线型）和对数曲线凸型。对数

曲线凸型设计在减小接触应力带来的边缘效应上有显

著效果，早期的对数曲线凸型公式是由 Lundberg 提出

的，以凸度量 T（x）来衡量［5］：

T（x）= Q
πE′a ln 1

1- x
a! "

2 （1）

式（1）存在着两个端点不连续的缺点，因此，Johns
和 Gohar 又对 Lundberg 的对数曲线凸型进行了修正［6］：

T（x）= Q
πE′a ln 1

1-（1-0.3b/a）（x/a）2 （2）

式中：E′为等效杨氏模量；Q 为载荷；a 为 1/2 有效接触

长度；b 为 1/2 接触宽度。
在 Johns-Gohar 的 基 础 上，Hiroki Fujiwara、Tatsuo

Kawase 将公式进行了优化，引入了 3 个参数，如式（3）
所示［7］：

T（x）= k1Q
πE′a ln 1

1-｛1-exp ZmπaE′
k1Q! "｝ x-a

k2a
+! "1

2 （3）

式中：k1 为综合载荷；k2 为凸度长度与 a 的比值；Zm 为

曲线端点处对应的凸度量。
式（3）避免了由于滚子不对中引起的边缘应力，同

时可以将内滚道与滚子接触区域设计成直线， 方便设

计计算和加工。

3 滚道与滚子的接触模型建立

3.1 二维模型建立

根据 33022 圆锥滚子轴承具体尺寸， 采用内外滚

道为直线和滚子为对数曲线凸型的凸度设计方案。 通

过有限元软件对滚子进行样条曲线拟合， 对内外滚道

进行直线拟合，由线生成面，得到几何模型。 因为内外

滚道都是固定状态， 可将内外滚道与滚子接触区域视

为无限半平面，滚子受力最大位置位于中心线处，为了

节约计算时间，采用了二维模型进行计算，能够得到较

为近似的结果。
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3.2 有限元网格的划分及材料属性

由于不同的分析对象和分析类型对应不同的单元

类型， 所以选择合适的

单元及网格尺寸来快速

准 确 地 计 算 出 求 解 结

果。 在接触区域进行网

格细化， 内外滚道与滚

子接触的接触应力采用

增广拉格朗日方法进行

计算， 得到有限元网格

模型，如图 1 所示。

33022 轴承的内外 圈和滚子都 采用 GCrl5 材 料，
杨氏弹性模量 E=206 GPa，泊松比 γ=0.25。
3.3 载荷施加

3.3.1 确定载荷

轴承受到的最大径向载荷为：

Qmax=4.08× Fr

Zcosα
（4）

式中：Fr=0.2Cr，Cr 为额定动载荷 300 kN； Z 为滚子数，

Z=19；α 为偏心角，α=9.9°。
将数值代入式（4），求得 Qmax=12.9 kN。
内滚道外圈受到的压强 p 为：

p= Qmax

lb
（5）

式中：l 为内滚道长度，l=34 mm；b 为内滚道有效接触

宽度，b=2 mm。
将数值代入式（5），求得 p=189 MPa

3.3.2 定义边界条件

对外滚道外圈分别在 X、Y 方向施加零约束，外滚

道侧边、内滚道侧边、滚子侧边在 X 方向施加零约束，
对内滚道内圈施加一个向外的压强 p=189 MPa。
3.4 接触应力求解及优化

采用式（3）进行凸度设计，3 个参数 k1、k2、Zm 分别

取值为 k1=1、1.5、2、2.5、3，k2=0.1、0.2、 …、1，Zm=0.000、
0.002、…、0.020mm。 通过研究发现，只有当 k2=0.5 时，
曲线是中心为 0、两边对称的对数曲线，在其余取值下，
曲线均不是两边对称的对数曲线，即确定参数 k2=0.5，
再确定 Zm。 接下来研究 k1 变化对接触应力的影响趋

势，再根据 k1、k2，研究 Zm 变化对接触应力的影响趋势。
求解后， 提取内外滚道与滚子接触位置的接触应

力。 由于内滚道与滚子接触应力远大于外滚道与滚子

的接触应力， 故应着重分析内滚道接触区域接触应力

的变化情况。
确定 k1 最优解时，在确定 k2 和 Zm 的情况下，先得

到 k1 最优解范围，从而进一步优化，得出 k1 最优解的

具体值。 取 k1=1、1.5、2、2.5、3，得到内滚道与滚子接触

区域接触应力变化趋势，如图 2 所示。 当 k1=1 时，最大

接触应力 pmax=1 943.8 MPa；k1=1.5 时， 最大接触应力

pmax =2 387.1 MPa；k1=2 时，最大接触应力 pmax=2 425.4
MPa；k1=2.5 时， 最大接触应力 pmax=2 719.3 MPa；k1=3
时，最大接触应力 pmax=2 930 MPa。 通过图 2 可以得出，
当 k1=1～1.5 时，最大接触应力较小。通过二分法，取 k1=
1.3 进行分析，接触应力变化趋势如图 3 所示。通过图 3
得出：当 k1=1～1.3 时，最大接触应力较小；k1=1.3 时，最

大 接触应力 pmax=2 268 MPa。 再 取 k1=1.1、1.2 进行 分

析，接触应力变化趋势如图 4 所示,得出：当 k1=1.1 时，
最大接触应力 pmax=1 841.4 MPa；k1=1.2 时，最大接触应

力 pmax=1 752.9 MPa，该接触应力最小。
确定 k1 后，改变 Zm 取值，间隔为 0.002 mm，分别

得出 Zm=0.000、0.002、 …0.020 mm 时内滚道与滚子接

触区域接触应力变化趋势， 如图 5、6、7 所示。 当 Zm=
0.000 mm 时 ， 最 大 接 触 应 力 pmax=2 661.9 MPa；Zm=
0.002 mm 时 ， 最 大 接 触 应 力 pmax=2 247.5 MPa；Zm=
0.004 mm 时 ， 最 大 接 触 应 力 pmax=1 986.4 MPa；Zm=
0.006 mm 时 ， 最 大 接 触 应 力 pmax=1 752.9 MPa；Zm=
0.008 mm 时 ， 最 大 接 触 应 力 pmax=1 920.7 MPa；Zm=
0.010 mm 时 ， 最 大 接 触 应 力 pmax=2 043.8 MPa，Zm=
0.012 mm 时 ， 最 大 接 触 应 力 pmax=2 256.7 MPa；Zm=
0.014 mm 时 ， 最 大 接 触 应 力 pmax=2 379.6 MPa；Zm=

▲图 1 滚子和滚道有限元模型图
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▲图 2 k1=1、1.5、2、2.5、3 的接触应力值曲线

▲图 3 k1=1、1.3、1.5 的接触应力值曲线

▲图 4 k1=1、1.1、1.2、1.3 的接触应力值曲线

（由上到下依次为 3、2.5、2、1.5、1）

（由上到下依次为 1.5、1.3、1）

（由上到下依次为 1.3、1、1.1、1.2）
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▲图 8 Zm=0.006～0.008 mm 的接触应力值曲线

▲图 9 不同 k1 下最大接触应力变化趋势

0.016 mm 时 ， 最 大 接 触 应 力 pmax=2 521.3 MPa；Zm=
0.018 mm 时 ， 最 大 接 触 应 力 pmax=2 694.3 MPa；Zm=
0.020 mm 时，最大接触应力 pmax=2 947.7 MPa，综合得

出：当 Zm=0.006～0.008 mm 时，最大接触应力较小，取

Zm=0.007 mm 进一步分析，得到其接触应力变化趋势，
如图 8 所示。 观察得出：当 Zm=0.007 mm 时，最大接触

应力 pmax=1 507.3 MPa。 通过图 2、3、4 可以得到 k1 变化

对最大接触应力影响变化趋势，如图 9 所示。 通过图 5、
6、7、8 可以得到 Zm 变化对最大接 触应力影响 变化趋

势，如图 10 所示。 对于圆锥滚子，无凸度量或凸度量太

大，均会导致明显的应力集中现象，当 Zm=0.007 mm 时，
最大接触应力最小。 即当 k1=1.2、k2=0.5、Zm=0.007 mm
时，内滚道受到的最大接触应力最小，为最佳凸度设计。

4 结论

本文以 33022 轴承滚子为实例， 在额定载荷 300
kN 下， 利用 Hiroki Fujiwara、Tatsuo Kawase 提出的对

数曲线凸型进行凸度设计，引入 3 个参数 k1、k2、Zm，对

不同参数下的滚子凸度母线坐标进行计算， 由坐标生

成二维模型。 通过有限元法计算不同凸度的圆锥滚子

轴承对应的接触应力， 分析结果表明， 当 k1=1.2、k2=
0.5、Zm=0.007 mm 时，最大接触应力最小，以最大接触

应力值最小的凸度为优化原则， 得到了一种基于有限

元方法的圆锥滚子凸度量优化设计方法， 该方法可快

速、直观地对轴承凸度进行优化。
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▲图 10 不同 Zm 下最大接触应力变化趋势
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▲图 5 Zm=0.000～0.006 mm 的接触应力值曲线

▲图 7 Zm=0.016～0.020 mm 的接触应力值曲线

（由上到下依次为 0.000、0.002、0.004、0.006）

（由上到下依次为 0.020、0.018、0.016）
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▲图 6 Zm=0.008～0.014 mm 的接触应力值曲线
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