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摘要 :针对轧机轴承的偏斜角在其设计及应用中的重要性 ,以单列圆锥滚子轴承在额定动载荷作用下、偏斜角

为 2′时求得的接触应力和接触变形为已知条件 ,应用 Hertz理论 ,提出求解轧机用重型四列圆锥滚子轴承偏斜

角的方法 ,为轧机轴承的设计提供了理论依据。
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Abstract: The deflection angle of tapered roller bearings is one of the most important parameters in design and app lica2
tion of rolling m ill bearings. Under the basic dynam ic radial load rating, the contact stress and strain are worked out for

a single row tapered roller bearing with deflection angle of 2′. Taking the results as known conditions and app lying Hertz

theory, a method is put forward for solution of deflection angle of four - row tapered roller bearings.

Key words: four - row tapered roller bearing; rolling m ill bearing; deflection angle; contact stress

　　现代轧机轴承 ,其理论设计主要是通过使用

多列滚动体均匀受载来提高轧机轴承承载能

力 [ 1 ]。但在实际使用中如受轧机支承系统的刚

度、轴承的制造误差、轴承座的安装精度 ,特别是

现代轧制工艺改进后 ,各种轧制力、弯辊力、轴向

力等的综合影响 ,导致内、外圈轴线相互倾斜 ,这

种偏斜是轴承内部载荷分布不均的主要因素 ,也

是影响轴承使用可靠性和使用寿命的主要因素之

一。

多列轴承已经广泛应用于冶金、纺机和矿山

等重型机械中 ,在这些轴承的使用中 ,通常轴承的

安装距离大 ,如果不知道轴承的偏斜角 ,就会影响

到安装时轴承的同轴度等。因此 ,计算重型四列圆
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锥滚子轴承偏斜角可为这些行业中的轴承设计提

供理论依据。

1　四列圆锥滚子轴承表面接触应力
及接触变形量

　　无限长柱体之间的理想线接触情况在实际问

题中是不存在的。对于圆锥滚子轴承 ,滚子带有

一定的锥度 , 问题将变得更复杂 , 因此在应用

Hertz理论求解时 ,采用切片法。以单列圆锥滚子

轴承在额定动载荷作用下 ,偏斜角为 2′时求得的

最大接触应力作为四列圆锥滚子轴承的极限应

力 ,再求出四列圆锥滚子轴承的偏斜角。

假设条件 : (1)不考虑轴承游隙和轴向力的影

响 ; (2)轴承套圈整体为刚体 ,允许滚道局部变形 ;

(3)轴承处于理想润滑状态。

1. 1　单列圆锥滚子轴承表面接触应力及接触变

形量

1. 1. 1　法向接触载荷 Q 的确定
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　　轴承在径向载荷 F r 作用下 ,根据滚子的受载

分析 ,可以得出最大载荷滚动体与内外滚道及大

挡边间的法向接触载荷为

Qmax =Q e =
4. 08F r

Z cosα
(1)

Q i =Q e sinα
cosαf + cotαsinαf

sin (αi +αf )
(2)

轴承中各滚动体载荷为

Q (ψj ) =Qmax [ 1 -
1
T

(1 - cosψj ) ]
1. 1 (3)

式中 : i, e分别表示内、外滚道 ; f表示引导挡边 ;α

为接触角 ; Q e、Q i分别为滚子与外、内滚道间的法

向接触载荷 ;ψj为滚子位置角 ; T为载荷分布范围

参数 ,轴承在纯径向力作用下时 , T = 0. 5。

1. 1. 2　仅额定动载荷 C r 作用时滚子的最大接触

应力及变形量
　　线接触 Hertz应力公式为

接触半宽 b = [
4Q

πLwe ∑ρ
(
1 -μ1

2

E1

+
1 -μ2

2

E2

) ]
1 /2

(4)

最大接触压应力 pmax =
2Q

πbLwe

(5)

Palmgren给出了线接触时的接触变形量 δ

为 [ 2 - 3 ]

δ= 1. 36 × (
1 -μ1

2

E1

+
1 -μ2

2

E2

) Q

0. 9

/L
0. 8
we (6)

式中 : ∑ρ为滚子与滚道接触处的曲率之和 ; Lwe为

滚子的有效长度 ; Q 为滚子与滚道的接触载荷 ; E

为材料的弹性模量 ;μ为泊松比。

　　可以计算得出单列圆锥滚子轴承只在径向载

荷 F r = C r 作用下的最大接触应力 pjmax和接触变形

量δj。

1. 1. 3　径向载荷作用下偏斜角θ= 2′时滚子的最

大接触应力及变形量

　　运用切片法对其进行计算 [ 2 ]。对于圆锥滚子

轴承 ,是按沿素线方向把滚子划分为 n个切片 ,切

片宽度为 w。则滚子在位置角ψj处的有效偏斜是

{ 1
2
θcosψj { (0≤ψj≤π) ,因此 ,由图 1可知位置

角ψj处的滚子的第λ个切片的接触变形是

　　　　图 1　径向载荷下 ,有偏斜和凸度时产生的

滚子位移分量

δλj =δj ±
1
2
θ(λ -

1
2

) w cosψj - cλ　 (λ = 1, 2, ⋯, n) (7)

式中 :δj为理想载荷作用下 (没有偏斜或没有滚子

倾斜 )滚子的接触变形 ; cλ为第λ个切片的半径修

正量 ,由滚子长度 Lw、滚子有效长度 Lwe和凸度半

径 R共同决定。

cλ = [R
2

- (
Lw

2
) 2

]
1 /2

- { R
2

- [
Lw

2
+

Lwe - Lw

2
- (λ -

1
2

) w ]
2

}
1 /2

, 0≤ (λ -
1
2

) w≤
Lwe - Lw

2
)

cλ = 0,
Lwe - Lw

2
≤ (λ -

1
2

) w≤
Lwe +Lw

2
(8)

cλ = [R
2 - (

Lw

2
) 2

]
1 /2 - { R

2 - [ (λ -
1
2

) w -
Lwe

2
]

2
}

1 /2
,

Lwe +Lw

2
≤ (λ -

1
2

) w≤Lwe

　　滚子的第λ个切片的分布载荷为

qλj =
[Δj ±

1
2
θ(λ21

2
) w cosψj - cλ ]

1. 11

1. 24 ×10
- 5 ( nw ) 0. 11 (9)

式中 : n为角位置 ψj 处滚子的切片数 , 当 ψj = 0

时 ,该滚动体为最大载荷滚动体 ;Δj为理想载荷作

用下 (没有偏斜或没有滚子倾斜 )的接触变形。由

Hertz公式计算出该滚动体在轴线偏斜时每一切

片上的最大接触压应力 p1max , p2max , ⋯, pnmax ,并进

行比较得出最大接触压应力 pmax。

1. 2　四列圆锥滚子轴承的偏斜角

1. 2. 1　四列圆锥滚子轴承仅在径向载荷 F
′
r 作用

下的位移
　　对于四列圆锥滚子轴承 ,从轴承损坏的实际

情况可知 ,多数靠近辊身的一列滚子受载最大 [ 4 ]
,

也最先损坏 , 因此 ,可以只对这一列进行分析计

算。

最大滚动体载荷

Qmax ′=
F r ′

Z′cosα′
1
J r

(10)
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式中 : Z′为四列圆锥滚子轴承每列的滚子数目 ;α′

为四列圆锥滚子轴承的接触角 ; J r 为四列圆锥滚

子轴承载荷分布积分。

可以根据单列和双列轴承推导载荷分布积分

J r的方法 [ 5 ]
,在 T′= 0. 5时 ,得出四列轴承的载荷

分布积分 J r = 0. 981 2,则最大滚动体载荷为

Qmax ′=
1. 02F

′
r

Z′cosα′
(11)

由 (3)式计算得这一列各个滚动体载荷 ,再由

Palmgren公式计算得出四列圆锥滚子轴承的接触

变形量δ′j。

1. 2. 2　偏斜角的计算

在计算偏斜角时 ,可以先假定给θ4 一个初值 ,

设四列圆锥滚子轴承偏斜角的角顶点在轴承中心

线上 ,如图 2所示。利用几何关系可得

θ4 ′= arctan
OA ×tanθ4

AB

图 2　求解偏斜角的几何示意图

并求出最大压应力 p
′
max ,当 p

′
max = pmax时 ,所得出的

θ4 即为四列圆锥滚子轴承的极限偏斜角。点 A为

变形最大点在轴线上的最大投影 ;点 B 为滚子中

心在轴线上的投影 ;点 O为轴承中心。

以上计算过程可编制计算机程序求解 ,流程

图如图 3所示。

2　实例计算

Lwe = 42. 5 mm, Lw = 32. 22 mm, R = 5 647. 953

mm,β= 1°11′, n = 1 000,额定动载荷为 C r = 2 700

kN,根据计算机程序求得四列圆锥滚子轴承分别

在不同载荷作用时的偏斜角 θ4 ,计算结果如表 1

所示。图 4为 0. 6C r 作用下 ,θ= 0. 5′时滚子长度

方向上的应力分布。
表 1　不同载荷下四列圆锥滚子轴承的偏斜角

载荷 /N C r 0. 6C r 0. 5C r 0. 4C r 0. 3C r 0. 2C r

偏斜角 / (′) 0. 588 8 1. 059 8 1. 183 3 1. 307 5 1. 434 6 1. 566 7

　　表 1所列出的偏斜角为相应载荷下的极限偏

斜角。一般四列圆锥滚子轴承的偏斜角不大于

1′[ 6 ]
,因此建议极限偏斜角取值范围为 0. 5888′～

1′,载荷越大 ,取值越小。

图 3　计算流程图

图 4　滚子长度方向应力分布图 (0. 6C r ,θ= 0. 5′)

　　从图 4可以看出 ,对于圆弧修正线滚子 ,最大

应力点在滚子凸度圆弧与滚子直素线连接处 ,显

然偏斜角的存在引起了更大的应力集中 ,这也是

导致轴承过早损坏的主要原因之一。
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# 工艺与装备 !

上罗拉轴承的等游隙装配
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摘要 :分析了游隙对上罗拉轴承的影响 ,提出了轴承的游隙标准。通过对上罗拉轴承装配前芯轴和外壳分组的

分析 ,提出了详细的分组装配方案 ,解决了上罗拉轴承使用中存在的磨损不均匀 ,芯轴和外壳两沟底径一致性

差的问题。

关键词 :罗拉轴承 ;游隙 ;装配 ;误差
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　　游隙是保证上罗拉轴承正常使用的关键技术

指标。上罗拉轴承 (简称轴承 )一直存在着磨损不

均匀、芯轴和外壳两沟底径一致性差的弊病。现

在一些纺纱厂单纯追求紧游隙 ,就是想避免轴承

两头游隙不一致而带来的问题 ;但是轴承游隙偏

小 ,滚道中含油脂量就会少 ,磨损产生的金属微粒

就越难随油的蠕动排除 ,润滑性能变差 ,轴承就容

易早期磨损。另外 ,铝衬套胶辊在棉纺厂的使用

越来越广泛 ,铝衬套胶管内孔与轴承外壳是过盈

配合 ,若轴承径向游隙过小 ,压套时极易造成轴承

“卡死 ”现象 ,因此 ,要想解决芯轴和外壳两沟底径

一致性差的问题 ,单纯地收紧游隙并不是解决问

题的根本手段。

针对上述情况 ,提出了一种理想的新型等游

隙上罗拉轴承 ,以期解决上述问题。
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1　轴承的游隙标准

等游隙实际上是指给定上罗拉轴承径向游隙

差值尽可能小的一个范围。我厂给出的轴承游隙

标准是 :普通上罗拉轴承的径向游隙为 0. 003～

0. 015 mm、而紧密纺上罗拉轴承的径向游隙为

0. 006～0. 020 mm。此标准是根据我厂生产的实

际情况而提出的。普通上罗拉轴承如图 1所示。

图 1　普通上罗拉轴承简图

2　轴承的等游隙装配

2. 1　轴承芯轴和外壳分组

　　上罗拉轴承产品质量的关键在于产品装配的

3　结束语

本文分析结果为提高轧机轴承的承载能力和

寿命提供了依据。在计算出四列圆锥滚子轴承的

极限偏斜角的具体值后 ,就可以根据这个值来进

行轧机轴承设计 ,对于轧机轴承设计和生产具有

一定的指导意义。
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