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本章要点概述
• 滑动轴承概述

• 滑动轴承的结构形式

• 轴瓦的材料和结构

• 非液体摩擦滑动轴承的设计

• 液体摩擦动压向心滑动轴承的设计

• 其他轴承简介

• 滚动轴承概述

• 滚动轴承的主要类型及其代号

• 滚动轴承的选择

• 滚动轴承的工作情况及设计约束

• 液动轴承的校核计算

• 新型轴承与滚动导轨简介

• 轴的结构设计

• 轴设计中的物理约束

• 轴的设计

• 轴毂连接计算

• 润滑

• 密封
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滑动轴承概述
与滚动轴承相比，滑动轴承具有承载能力高、抗振性好、

工作平稳可靠、噪声小、寿命长等优点

它广泛用于内燃机、轧钢机、大型电动机及仪表、雷达、
天文望远镜等中
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轴承的分类
• 用于支承旋转零件（如转轴、心轴等）的装置通称为轴承

• 按其承载方向的不同
• 向心轴承：轴承上的反作用力与轴心线垂直，主要承受径向载荷 Fr

• 推力轴承：轴承上的反作用力与轴心线方向一致，主要承受轴向载荷 Fa

• 按轴承工作时的摩擦性质不同
• 滑动轴承

• 根据其相对运动的两表面间油膜形成原理的不同
• 流体动力润滑轴承（简称动压轴承）：主要介绍

• 流体静力润滑轴承（简称静压轴承）：简要介绍

• 滚动轴承
• 后续介绍
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滑动轴承的摩擦状态
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完全液体摩擦（𝑓 = 0.001～0.008）：重要轴承采用这种摩擦状态

•完全液体摩擦状态，是指滑动轴承中相对滑动的两表面完全被润滑油膜所隔开，油膜有足够的厚度，消除了两摩

擦表面的直接接触。此时，只存在液体分子之间的摩擦，故摩擦系数很小，显著地减少了摩擦和磨损

边界摩擦（𝑓 = 0.008～0.010）：边界油膜的厚度小于 1𝝁𝒎

•当滑动轴承的两相对滑动表面有润滑油存在时，由于润滑油与摩擦表面的吸附作用，将在摩擦表面上形成一层极

薄的边界油膜，它能承受很高的压强而不破坏

•相对滑动时，两摩擦表面微观的尖峰相遇就会把油膜划破，形成局部的金属直接接触

干摩擦：应避免此种摩擦状态

•两摩擦表面间没有任何物质时的摩擦状态。在实际中，没有理想的干摩擦，因为任何金属表面上总存在各种氧化

膜，很难出现纯粹的金属接触（除非在洁净的实验室）

•处在干摩擦状态时，金属表面将产生大量的摩擦损耗和严重的磨损，故滑动轴承中不允许出现干摩擦状态，否则，

将导致强烈的升温，把轴瓦烧毁

介于其间的摩擦状态：多数滑动轴承处于这种摩擦状态

•半液体摩擦状态，两摩擦表面间已部分被液体隔开，而尚余少许尖峰部分直接接触

•半干摩擦状态：大部分仍属边界摩擦状态，少部分边界油膜破裂而属干摩擦状态



滑动轴承的摩擦状态

• 滑动轴承设计的主要任务是
①合理地确定轴承的形式和结构

②合理地选择轴瓦的结构和材料

③合理地选择润滑剂、润滑方法及润滑装置

④按功能要求和满足约束的原则，确定轴承的主要参数
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完全液体摩擦

• 液体摩擦状态——滑动轴承工作的最

理想状态

• 对那些重要且高速旋转的机器，应确

保轴承在完全液体摩擦状态下工作，

这类轴承常称为液体摩擦滑动轴承

非液体摩擦状态

• 边界摩擦与半液体摩擦状态、半干摩

擦状态并存的状态

• 对那些在低速而有冲击下工作的不太

重要的机器，可按非液体摩擦状态设

计轴承，称之为非液体摩擦滑动轴承



滑动轴承的主要特点与适用场合
• 主要特点

• 适用场合：

7滑动轴承概述

低速轻载、精度

不高

• 非液体摩擦滑动

轴承

高速

• 滚动轴承寿命大

为降低

重载

• 滚动轴承造价高

支承精度特别高

• 滑动轴承零件少

承受巨大冲击和

振动载荷

• 油膜的缓冲和阻

尼作用

某些特殊场合

• 径向尺寸受限制、

曲轴轴承等

工作平稳，无

噪声

适合于高速

（液体摩擦）

液体摩擦时功

率损失小

径向尺寸小而

且可剖分



滑动轴承的结构形式
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向心滑动轴承的结构形式
• 剖分式：由轴承盖、轴承座、剖分轴瓦和螺栓组成

• 轴瓦是直接与轴颈相接触的重要零件

• 轴承盖和轴承座的剖分面常做出阶梯形的榫口，方便对中

• 润滑油通过轴承盖上的油孔和轴瓦上的油沟流入轴承间隙润滑摩擦面

• 轴承剖分面最好与载荷方向近于垂直，以防剖分面位于承载区出现泄漏，降低承载能力

• 多数轴承采用正剖分式结构

• 当径向载荷有较大偏斜时可采用斜剖分式结构

9滑动轴承的结构形式

• 剖分式滑动轴承装拆比较方
便，轴承间隙调整也可通过
在剖分面上增减薄垫片实现

• 对于正、斜剖分式滑动轴承，

已分别制定了标准JB/T

2561-2007、JB/T 2562-2007



向心滑动轴承的结构形式
• 整体式：由轴承盖、轴承座、剖分轴瓦和螺栓组成

• 套简式轴瓦（或轴套）压装在轴承座中（对某些机器，也可直接压装在机体孔中）

• 润滑油通过轴套上的油孔和内表面上的油沟进人摩擦面

• 有点：轴承结构制造简单，刚度较大

• 缺点：轴瓦磨损后间隙无法调整，且轴颈只能从端部装人

• 因此，它仅适用于轴颈不大、低速轻载或间隙工作的机械

• 对于整体式滑动轴承，制定有标准 JB/T2560一2007，设计时可参考选用
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向心滑动轴承的结构形式
• 自动调心式：

• 轴瓦外表面做成球面形状，与轴承盖和轴承座的球状内表面相配合，球面中心通过轴颈的
轴线，因此轴瓦可以自动调位，以适应轴颈在轴弯曲时产生的偏斜

• 轴承宽度与轴颈直径之比（𝑙/𝑑）称为宽径比
• 当宽径比较大时，轴的弯曲变形或轴孔倾斜时，易造成轴颈与轴瓦端部的局部接触，引起剧烈的磨损和发热

• 因此，当 𝑙/𝑑 > 1.5 时，宜采用自动调心式轴承

• 间隙可调式：
• 轴瓦外表面为锥形，与内锥形表面的轴自动调心式轴承套相配合。轴瓦上开有一条纵向槽，

调整轴套两端的螺母可使轴瓦沿轴向移动，从而可调整轴颈与轴瓦间的间隙
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推力滑动轴承的结构形式
• 只能承受轴向载荷，与向心
轴承联合使用才可同时承受
轴向和径向载荷

• 对于尺寸较大的平面推力轴
承，为了改善轴承的性能，
便于形成液体摩擦状态，可
设计成多油楔结构
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轴瓦的材料和结构
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轴瓦的材料
• 轴瓦是滑动轴承的重要零件

• 在液体摩擦状态下工作时，轴颈与轴瓦间有油膜隔开，但在启动、停车、换向或转速
变化时，两者仍不可避免地有直接接触

• 轴瓦的磨损和胶合（烧瓦）是其主要的失效形式

• 对轴瓦材料的基本要求是

• 现有轴瓦材料尚不能满足上述全部要求，只能根据使用中最主要的要求选择材料

14轴瓦的材料和结构

① 有足够的抗压强度

和疲劳强度

② 低摩擦系数，有良

好的耐磨性、抗胶合

性、跑合性、嵌藏性

和顺应性

③ 热膨胀系数小，有

良好的导热性和润滑

性以及耐腐蚀性

④ 有良好的工艺性

金属材料

• 如轴承合金、铜合金、

铝合金和减磨铸铁等

粉末冶金材料

• 如含油轴承材料

非金属材料

• 如塑料、橡胶、硬木

和石墨等



15轴瓦的材料和结构
（1）轴承合金

• 轴承合金又称巴氏合金或白合金，其金相组织是在锡或铅的软基体中夹着锑、铜和碱土金属等硬合金颗粒。它的减磨

性能最好，很容易和轴颈跑合，具有良好的抗胶合性和耐腐蚀性，但它的弹性模量和弹性极限都很低，机械强度比青
铜、铸铁等低很多，一般只用做轴承衬的材料。锡基合金的热膨胀性质比铝基合金好，更适用于高速轴承。

（2）铜合金铜合金

• 有锡青铜、铝背铜和铅青铜三种。青铜有很高的疲劳强度，耐热性和减磨性均很好，工作温度可高达250℃，但可塑性

差，不易跑合，与之相配的轴颈必须淬硬。它适用于中速重载、低速重载的轴承。

（3）粉末冶金

• 不同的金属粉末经压制烧结而成的多孔结构材料，称为粉末冶金材料，其孔隙占体积的10%~35%，可储存润滑油，故

用这种材料制成的轴承又称为含油轴承。运转时，轴瓦温度升高，油因膨胀系数比金属大，从而自动进人摩擦表面润
滑轴承。停车时，因毛细管作用，润滑油又被吸回孔隙中。含油轴承加一次油便可工作较长时间，若能定期加油，则

效果更好。但由于它韧性差，宜用于载荷平稳、低速和加油不方便的场合。

（4）非金属材料

• 非金属轴瓦材料以塑料居多，其优点是：摩擦系数小，可承受冲击载荷，可塑性、跑合性良好，耐磨、耐腐蚀，可用

水、油及化学溶液润滑。但它的导热性差（只有青铜的1/2000~1/5000），耐热性低(120~150℃时焦化)，膨胀系数大，
易变形。为改善这些缺陷，可将薄层塑料作为轴承衬黏附在金属轴瓦上使用。塑料轴承一般用于温度不高、载荷不大

的场合。

（5）尼龙轴承

• 自润性、耐腐蚀性、耐磨性、减振性等都较好，但导热性不好，吸水性大，线膨胀系数大，尺寸稳定性不好，适用于

速度不高或散热条件好的地方。



轴瓦结构
• 常用的轴瓦结构

• 整体式轴瓦（轴套）是套筒形的

• 剖分式轴瓦多由两部分组成

• 轴瓦和轴承座不允许有相对移动
• 为了防止轴瓦的移动，可将其两端做成
凸缘，用于轴向定位，或用销钉（或螺
钉）将其固定在轴承座上
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轴瓦结构
• 按制造工艺不同，分为整体铸造、双金属或三金属等多种形式

• 为了改善轴瓦表面的摩擦性质，常在其内表面上浇铸一层或两层减磨材
料，称为轴承衬，即轴瓦做成双金属结构或三金属结构

• 非金属轴瓦既可是整体非金属，也可是金属套上镶非金属材料

• 为了使滑动轴承获得良好的润滑，轴瓦或轴颈上需开设油孔及油
沟，油孔用于供应润滑油，油沟用于输送和分布润滑油
• 其位置和形状对轴承的承载能力
和寿命影响很大

• 通常，油孔应设置在油膜压力最
小的地方，油沟应开在轴承不受
力或油膜压力较小的区域，要求
既便于供油又不降低轴承的承载
能力
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轴瓦结构

18轴瓦的材料和结构

油沟对轴承承载能力的影响，
不正确的油沟设计会降低油膜的承载
能力

几种常见的油沟
• 油孔和油沟均位于轴承的非承载区，

油沟的长度均较轴承宽度短
• 关于轴瓦的结构尺寸和标准可查阅

有关资料



非液体摩擦滑动轴承的
设计
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失效形式和设计约束条件
• 非液体摩擦滑动轴承工作时，轴承工作表面的磨损和因
边界油膜的破裂导致的工作表面胶合或烧瓦是其主要失
效形式
• 因其摩擦表面不能被润滑油完全隔开，只能形成边界油膜，
存在局部金属表面的直接接触

• 设计时，约束条件是边界油膜不破裂
• 但由于人们对边界油膜的强度和破裂温度的影响机理尚未完
全弄清，因此目前的设计计算仍然只能是间接的、条件性的

1. 轴承的平均压强

2. 轴承的 𝑝𝑣 值

3. 轴承的滑动速度 𝑣

20非液体摩擦滑动轴承的设计



轴承的平均压强
• 限制轴承的平均压强 𝑝 ≤ 𝑝

• 保证润滑油不被过大的压力挤出，避免工作表面的过度磨损

• 对于向心轴承，有 𝑝 =
𝐹𝑟

𝑑𝑙
≤ 𝑝  （MPa）

• 𝐹𝑟：径向载荷（N）

• 𝑑：轴颈直径（mm）

• 𝑙：轴承宽度（mm）

• 𝑝 ：轴瓦材料的许用压强

• 对于推力轴承，有 𝑝 =
4𝐹𝑎

𝜋𝑍 𝑑2−𝑑0
2 𝑘

≤ 𝑝  （MPa）

• 𝐹𝑎：轴向载荷（N）  𝑍：推力环数目

• 𝑑、𝑑0：接触面积的外径和内径（mm）

• 𝑘：考虑因开油沟使接触面积减小的系数，𝑘 = 0.8～0.9

• 𝑝 ：许用压强，当 𝑍 > 1 时，考虑到多环推力轴承各环间的
载荷分布不均匀，应把表中的许用值降低 50%
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轴承的 𝑝𝑣 值与滑动速度 𝑣
• 由于 𝑝𝑣 值与摩擦功率损耗成正比，它简洁地表征了轴承的发热因素

• 防止轴承温升过高，出现胶合破坏，即 𝑝𝑣 ≤ 𝑝𝑣

• 对于向心轴承

• 𝑝𝑣 =
𝐹𝑡

𝑑𝑙
×

𝜋𝑑𝑛

60×1 000
=

𝐹𝑡𝑛

19 100𝑙
≤ 𝑝𝑣  （MPa ∙ m/s ）

• 对于推力轴承，上式中 𝑣 应取平均线速度

• 𝑣𝑚 =
𝜋𝑑𝑚𝑛

60×1 000
，𝑑𝑚 =

𝑑+𝑑0

2

• 𝑛：轴的转速（r/min）

• 𝑝𝑣 ：轴瓦材料的许用值，考虑到推力轴承采用平均速度计算， 𝑝𝑣 值应比查表值有更大
的降低，通常钢轴颈对金属轴瓦时，可取 𝑝𝑣 = 2～4 MPa ∙ m/s

• 当压强 𝑝 较小时，即使 𝑝 与 𝑝𝑣 都在许用范围内，也可能因滑动速度v过大而加剧磨
损，故要求 𝑣 ≤ 𝑣  （m/s）

• 表中给出的许用值多数属于极限值，考虑到同一种轴承材料用于不同机器，因载荷性质、
供油情况和散热条件不同，其寿命也各异

• 因此，应按具体的机器寿命或修理间隔期决定许用值 𝑝 、 𝑣 、 𝑝𝑣

• 液体摩擦滑动轴承在启动和停车时，处于非液体摩擦状态，设计时应按上述方法初算
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设计方法

1) 选择轴承的结构形式及材料

• 设计时，一般根据已知的轴颈直径 𝑑、转速 𝑛 和轴承载荷 𝐹

及使用要求，确定轴承的结构形式及轴瓦结构，并按表 7-2 

初定轴瓦材料

2) 初步确定轴承的基本尺寸参数

• 宽径比 𝑙/𝑑 是轴承的重要参数，可参考表 7-4 的推荐值，根

据已知轴颈直径 𝑑  确定轴承长度 𝑙  及相关的轴承座外形尺寸，

并按不同的使用和旋转精度要求，合理选择轴承的配合，以

确保轴承具有一定的间隙

3) 校核是否满足约来条件

• 按 𝑝 ≤ 𝑝  、𝑝𝑣 ≤ 𝑝𝑣  和 𝑣 ≤ 𝑣  对轴承进行校核计算，若

不满足约束条件，则进行再设计

• 一般能满足约束条件的方案不是唯一的，设计时，应初步确

定数种可行的方案，经分析、评价，确定出一种较好的设计

方案

4) 选择润滑剂和润滑装置

23非液体摩擦滑动轴承的设计



滚动轴承
概述

滚动轴承依靠其主要元件间
的滚动接触来支承转动或摆
动零件，其相对运动表面间

的摩擦是滚动摩擦

滚动轴承是标准件，由专业
轴承厂集中生产

24



滚动轴承的基本结构

25滚动轴承概述

①带有滚道的内圈 1 和外圈 2

②滚动体（球或滚子）3

③隔开并导引滚动体的保持架 4

• 有些轴承可以少用一个套圈（少内圈或
外圈），或者内、外两个套圈都不用，
滚动体直接沿着轴或轴承座（或机座）
上的滚道滚动

• 通常内圈随轴回转，外圈固定，但也可
用于外圈回转而内圈不动，或是内、外
圈同时回转的场合

• 内、外圈相对转动时，滚动体在内、外
圈的滚道间滚动

• 常用的滚动轴承绝大多数已经标准化，
并由专业工厂大量制造及供应各种常
用规格的轴承

• 设计时，一般只需根据具体的工作条
件，正确选择轴承的型号并对其工作
能力进行校核计算即可



滚动轴承的基本结构

26滚动轴承概述

优点

• ①摩擦力矩和发热较小，在通常的速度范围内，摩擦力矩

很少随速度而改变，启动转矩比滑动轴承的要小得多（比

后者小80%~90%）

• ②维护比较方便，润滑剂消耗较少

• ③轴承单位宽度的承载能力较大

• ④大大地减少了有色金属的消耗。

缺点

• ①径向外廓尺寸比滑动轴承大

• ②接触应力高，承受冲击载荷能力较差，高速重载荷下寿

命较低

• ③小批生产特殊的滚动轴承时成本较高

• ④减振能力比滑动轴承低



滚动轴承的
主要类型及其代号
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滚动轴承的主要类型、性能与特点
• 按接触角 𝛼 的大小和所能承受载荷的方向，可分为

• 向心轴承： 0° ≤ 𝛼 ≤ 45°

• 推力轴承：45° ≤ 𝛼 ≤ 90°

28滚动轴承的主要类型及其代号

接触角 𝛼：滚动体与套圈滚道接触点
的法线与轴承径向平面之间的夹角



滚动轴承的主要类型、性能与特点
向心轴承（0° ≤ 𝛼 ≤ 45°）

主要承受径向载荷

• 径向接触轴承：𝛼 = 0°

• 除主要承受径向载荷外

也能承受较小的轴向载荷

• 向心角接触轴承： 0° < 𝛼 ≤ 45°

• 可同时承受径向载荷和单向的轴向载

荷

推力轴承（45° ≤ 𝛼 ≤ 90°）

主要承受轴向载荷

• 推力角接触轴承： 45° ≤ 𝛼 < 90°

• 主要承受轴向载荷

但也能承受一定的径向载荷

• 轴向接触轴承： 𝛼 = 90°

• 只能承受轴向载荷

29滚动轴承的主要类型及其代号



滚动轴承的主要类型、性能与特点

30滚动轴承的主要类型及其代号

• 按接触角 𝛼 的大小和所能承受载荷的方向，可分为
• 向心轴承： 0° ≤ 𝛼 ≤ 45°

• 推力轴承：45° ≤ 𝛼 ≤ 90°



滚动轴承的主要类型、性能与特点
• 按滚动体的形状，可分为 球轴承和滚子轴承

31滚动轴承的主要类型及其代号

滚子轴承
Straight 

Roller

Deep Groove Filling Notch Thrust

球轴承
Ball Roller

Self-aligning Four-Point Contact

Straight 

Roller

Tapered 

Roller

Needle Thrust 

Roller

Self-aligning 

Roller
Spherical 

Roller Thrust



滚动轴承的主要类型、性能与特点
• 按照轴承功能分类，可分为调心轴承和非调心轴承

32滚动轴承的主要类型及其代号
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主要类型、尺寸系
列代号及其特性

GB/T272-1993

滚动轴承的主要类型及其代号
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滚动轴承的代号（GB/T 272—1993）

35滚动轴承的主要类型及其代号

用数字或字母表示
————————
1—调心球轴承
3—圆锥滚子轴承
5—推力球轴承
6—深沟球轴承
7—角接触球轴承
N—圆柱滚子轴承

由轴承的宽度系列和直径系
列代号（2位数字）组成

————————————
宽度系列  直径系列
0—窄   0—特轻
1—正常   1—特轻
2—宽   2—轻
3、4—特宽  3—中
5、6—特宽  4—重

内径尺寸    代号
——————————————
10     00
12     01
15     02
17     03
20~500    d/5
22、28、32及500以上 /内径

• 后置代号：用于表示轴承的结构、公差及材料的特殊要求，用字母或数字表示；如：
接触角为15°、25°和40°的角接触球轴承，分别用C、AC和B表示内部结构的不同

• 又如：轴承的公差等级分别为2级、4级、5级、 6级（6x）和0级，共5个级别，依次
由高级到低级，其代号分别为：/P2、/P4、/P5、/P6（/P6x）和 /P0（省略）

• 再如：轴承的径向游隙系列分为1组、2组、0组、3组、4组和5组，共6个组别，径向
游隙依次由小到大。0组最常用，不标出，其余用 /C1、/C2 ··· 表示

前置代号 基本代号

类型代号 尺寸系列代号 内径代号

后置代号

滚动轴承的前置代号用
于表示轴承的分部件
（用字母表示）

用于表示轴承的结构、公
差及材料的特殊要求
（用字母或数字表示）



滚动轴承的代号
• GB/T 272—1993
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滚动轴承的代号（GB/T 272—1993）

37滚动轴承的主要类型及其代号

前置代号 基本代号

类型代号 尺寸系列代号 内径代号

后置代号

滚动轴承的前置代号用于表示轴承的分部件，用字母表示

• 如 LN207 表示 N207 轴承的外圈可分离

• R 表示不带可分离内圈或外圈的轴承

如 RNU207 表示无内圈的 NU207 轴承

• K 表示轴承的滚动体与保持架组件

如 K81107 表示推力圆柱滚子轴承 81107 的滚子、保持架组件



滚动轴承的代号（GB/T 272—1993）

38滚动轴承的主要类型及其代号

前置代号 基本代号

类型代号 尺寸系列代号 内径代号

后置代号

基本代号 = 轴承内径代号 + 组合代号

•组合代号由轴承类型代号和尺寸系列代号组成，凡是用“（）”括住的数字，在组合代号中省略

•用来表明轴承的内径、直径系列、宽（或高）度系列和类型，一般用五位数字或数字和英文字母表示



滚动轴承的代号（GB/T 272—1993）

39滚动轴承的主要类型及其代号

前置代号 基本代号

类型代号 尺寸系列代号 内径代号

后置代号

基本代号 = 轴承内径代号 + 组合代号

第一、二位数字：轴承内径

第三位数字：轴承的直径系列

• 即结构相同、内径相同的轴承在外径和宽度方面的变化系列

第四位数字：轴承的宽（或高）度系列

• 即结构、内径和直径系列都相同的轴承，在宽（或高）度方面的变化系

列

• 当宽度系列为0系列（窄系列）或1系列（正常系列）时，对多数轴承在

代号中没有标出宽度系列代号0或1

• 对于调心滚子轴承（2类）、圆锥滚子轴承（3类）和圆柱滚子轴承（N

类），宽（或高）度系列代号0或1应标出，但无论哪类轴承，只有用

“（）”括住的0或1才不标出

第五位数字：轴承类型代号用基本代号

• 对圆柱滚子轴承和滚针轴承等类型代号用字母表示



滚动轴承的代号（GB/T 272—1993）
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前置代号 基本代号

类型代号 尺寸系列代号 内径代号

后置代号
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41滚动轴承的主要类型及其代号

前置代号 基本代号

类型代号 尺寸系列代号 内径代号

后置代号



滚动轴承的代号（GB/T 272—1993）

42滚动轴承的主要类型及其代号

前置代号 基本代号

类型代号 尺寸系列代号 内径代号

后置代号

后置代号：用字母和数字等表示轴承的结构、公差及材料的特殊要求

•内部结构代号：表示同一类型轴承的不同内部结构，用字母紧跟着基

本代号表示

•如公称接触角为15°、25°和40°的角接触球轴承，分别用C、AC和

B表示，说明其内部结构的不同

•轴承的公差等级：分为2级、4级、5级、6级、6x级和0级，共六个级别，

依次由高级到低级，其代号分别为/P2、/P4、/P5、/P6、/P6x和P0

•公差等级中：6x级仅适用于圆锥滚子轴承；0级为普通级，在轴承代

号中不标出

•常用轴承径向游隙系列：分为1组、2组、0组、3组、4组和5组，共六

个组别，径向游隙依次由小到大

• 0组游隙是常用的游隙组别，在轴承代号中不标出

•其余的游隙组别在轴承代号中分别用/C1、/C2、/C3、/C4、/C5表示



滚动轴承的代号（GB/T 272—1993）

43滚动轴承的主要类型及其代号



滚动轴承的选择
由于滚动轴承多为已标准化的外购件，因而在机械设计中，设计滚动轴承部件时，

只需做以下两项工作

(1) 正确选择出能满足约束条件的滚动轴承，包括合理选择轴承和校核所选出的轴
承是否能满足疲劳强度、转速、静强度及经济等方面的约束

(2) 进行滚动轴承部件的组合设计

44



类型选择

1、根据载荷的大小及性质

• 载荷大或冲击大——选滚子轴承（线接触）

• 载荷小或冲击小——选球轴承（点接触）

2、根据载荷的方向

• 纯径向载荷——选深沟球轴承（6类）、圆柱滚子轴承（N类）

• 纯轴向载荷——选推力轴承（5或8类），高速时可用3或7类

• 径、轴向载荷——角接触球轴承（7类）或圆锥滚子轴承（3类），轴向载荷不大时，可

用深沟球轴承

3、根据转速的高低

• 转速高一选球轴承

4、根据回转精度要求

• 精度要求高一选球轴承

45滚动轴承的选择



类型选择
5、根据调心性能

• 轴刚性差、轴承座孔同轴度差或多点支承

• 选调心轴承（“1”类或“2”类）

6、便于轴承的装拆

• 只能沿轴向装拆轴系时（整体式轴承座），

选内、外圈可分离的轴承，

如圆推滚子轴承（“3”类）

7、经济性要求

• 一般情况下，滚子轴承比球轴承价格高。精

度等级越高，价格越贵

• 尽量选择价格低的轴承
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尺寸系列、内径等的选择
尺寸系列：承受载荷为主，结构的要求为辅

• 直径系列：载荷很小时：超轻或特轻系列；载荷很大时：重系列

• 一般情况下，可先选用轻系列或中系列，待校核后再根据具体情况进行调整

• 宽度系列：通常可选正常系列，若结构上有特殊要求，可根据具体情况选用其他系列

轴承内径的大小与轴颈直径有关

• 一般可根据轴颈直径初步确定

对于公差等级

• 若无特殊要求，一般选用0级

• 若有特殊要求，可根据具体情况选用不同的公差等级

47滚动轴承的选择

由于设计问题的复杂性，对轴承的选择不应指望一次成功，
必须在选择、校核乃至结构设计的全过程中，反复分析、
比较和修改，才能选择出符合设计要求的较好的轴承方案



滚动轴承的
工作情况及设计约束

所选出的轴承是否能满足设计约束，选择方案是否最优，还需
要经进一步的验算（或称校核）来判断

为此，必须了解轴承工作时其有关元件所受的载荷、应力的情
况和应满足的设计约束，这是进行校核时应首先考虑的问题
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滚动轴承工作时轴承元件上的载荷分布
• 外载荷作用于轴承上是通过滚动体由一个套圈传递给另一个套圈

• 滚动轴承的载荷分布与各个滚动体在接触处的弹性变形有关
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当仅受 纯轴向力 Fa 时

• 内圈产生少量位移，滚动体

与滚道的接触点偏移

• 载荷由各滚动体平均分担

• 𝑄𝑖 = 𝑄𝑗

当仅受 纯径向力 Fr 时

• 接触点产生弹性变形，内圈下沉 𝛿

• 最多只有半圈滚动体受载

• 承载区各滚动体的变形量

不同，受载大小也不同

• 对于点接触轴承：

• 𝑄𝑚𝑎𝑥 ≈
5

𝑧
𝐹𝑟

• 𝑧：全部滚动体个数

• 对于线接触轴承：

• 𝑄𝑚𝑎𝑥 ≈
4.6

𝑧
𝐹𝑟

Fa

Qj

Qi

深
沟
球
轴
承

●

●

●

●

Fr
δ

Q2

Qmax

Q1

Q2

Q1



向心轴承的
载荷分布

• 接触点产生弹性
变形，内圈下沉 𝛿

• 最多只有半圈滚
动体受载

• 承载区各滚动体
的变形量不同，
受载大小也不同
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单列角接触球轴承的载荷分布
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接触角
滚动体与外圈滚道接触点处的法线

与半径方向的夹角



单列角接触球轴承的载荷分布

52滚动轴承的工作情况及设计约束

• 轴承承受载荷时，滚动体沿接触角 𝛼 的方向传力

• 径向分力 𝐹𝑟 与 𝐹 之间形成夹角 𝛽 （载荷角）
• 当 𝛽  不超过某一定值时，只有部分滚道承受载荷，
每个滚动体所承受载荷的大小，取决于接触处的
弹性变形

根据赫兹公式可得：
- 点接触时（如各种球轴

承）的载荷分布

𝑄𝜑

𝑄𝑚𝑎𝑥
=

𝛿𝜑

𝛿𝑚𝑎𝑥

3/2

𝑄𝑚𝑎𝑥 = 4.37 𝐹𝑟/(𝑍 cos 𝛼)
𝜉 = 0.5

- 线接触时（如单列圆锥
滚子轴承）的载荷分布

𝑄𝜑

𝑄𝑚𝑎𝑥
=

𝛿𝜑

𝛿𝑚𝑎𝑥

1.08

𝑄𝑚𝑎𝑥 = 4.06 𝐹𝑟/(𝑍 cos 𝛼)
𝜉 = 0.5

𝑄𝜑：在位置 𝜑 处的滚动体载荷

𝑄max：最大滚动体载荷
𝛿𝜑：在位置 𝜑 处的滚动体位移

𝛿max：最大位移



轴承工作时元件上载荷及应力的变化
• 滚动体承受的载荷是变化的

• 由滚动轴承的载荷分布可知，轴承工作时各滚动体所承受的载荷将由小逐渐增大，
直到最大值 𝑄𝑚𝑎𝑥，然后再逐渐减小

• 滚动轴承各元件上所受的应力，都可近似看成脉动循环变化的接触应力
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• 对于工作时旋转的内圈上
任一点 a，其在承受载荷
区内，每次与滚动体接触
就受载荷一次，因此对于

固定的外圈，各点所受载
荷随位置不同而大小不同，
旋转内圈上 a 点的载荷及
应力是周期性变化的

• 对位于承受载荷区内的任
一点 b，每一个滚动体滚
过其便受载荷一次，而所
受载荷的最大值是不变的，
承受稳定的脉动载荷

• 滚动体工作时，有自转又
有公转，因而，其上任一
点 c 所受的载荷和应力也
是变化的，其变化规律与

内圈相似，只是变化频率
增加

滚动体承受的载荷是变化的
• 由滚动轴承的载荷分布可知，

轴承工作时各滚动体所承受
的载荷将由小逐渐增大，直
到最大值 𝑄𝑚𝑎𝑥，然后再逐渐
减小

• 滚动轴承各元件上所受的应
力，都可近似看成脉动循环
变化的接触应力



滚动轴承失效形式
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疲劳点蚀：最主要的失效形式

• 实践证明，有适当的润滑和密封，安装和维护条件正常时，绝大多数轴承由于滚动体沿着套圈

滚动，在相互接触的物体表层内会产生变化的接触应力，经过一定次数循环后，就导致表层下

不深处形成微观裂缝

• 微观裂缝被渗人其中的润滑油挤裂而引起点蚀

塑性变形：低速轴承的主要失效形式

• 在过大的静载荷或冲击载荷作用下，滚动体或套圈滚道上会出现不均匀的塑性变形凹坑

• 这种情况多发生在转速极低或摆动的轴承中

磨粒磨损与黏着磨损：使用维护不当而引起的，属于非正常失效

• 滚动轴承在密封不可靠以及多尘的运转条件下工作时，易发生磨粒磨损

• 通常在滚动体与套圈之间，特别是滚动体与保持架之间有滑动摩擦，如果润滑不好，发热严重

时，可能使滚动体回火，甚至产生胶合磨损

• 转速越高、磨损越严重

• 不正常的安装、拆卸及操作，会引起轴承元件破裂等损坏，应该避免



滚动轴承设计约束
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• 校核时需要满足的设计约束主要是避免轴承失效
• 保证轴承能在规定的期限内正常工作

• 此外，轴承组合结构设计要合理，保证充分的润滑和可靠的密封，
这对提高轴承的寿命和保证其正常工作是非常重要的

• 设计约束是保证轴承具有足够的疲劳寿命，应按疲劳寿命进行校核计算

中速运转的轴承，其主要失效形式是疲劳点蚀

• 设计约束除保证轴承具有足够的疲劳寿命之外，还应限制其转速不超过极限值，即

除进行寿命计算外，还要校核其极限转速

高速运转的轴承，由于其发热大，常产生过度磨损和烧伤

• 设计约束是要防止其产生过大的塑性变形，需要进行静强度的校核计算

不转动或转速极低的轴承，主要失效形式是产生过大的塑性变形



液动轴承的校核计算
根据对滚动轴承设计约束的分析，滚动轴承的校核计算主要有

疲劳寿命的校核计算

极限转速校核计算

静强度校核计算
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滚动轴承的疲劳寿命计算

轴承的寿命

• 对于单个滚动轴承来说，是指其中一个套圈（或垫圈）或滚动体材料首次出现疲劳点蚀之前，一套圈（或垫

圈）相对于另一套圈（或垫圈）所能运转的转数

可用数理统计的方法求出其寿命分布规律

• 在同一批轴承中，最低寿命和最高寿命相差几倍，甚至几十倍

• 对同一批轴承（结构、尺寸、材料、热处理以及加工等完全相同），在完全相同的工作条件下进行寿命试验，

滚动轴承的疲劳寿命是相当离散的

基本额定寿命 𝐿10

• 指一批相同的轴承，在相同条件下运转，其中 90% 轴承不发生疲劳点蚀以前能运转的总转数（以 106 𝑟 为单

位）或在一定转速下所能运转的总工作小时数；工作载荷越大，轴承的寿命越短

基本额定动载荷 𝐶

• 使轴承的基本额定寿命为 106 𝑟 时，轴承所能承受的载荷值，按手册查取

• 向心轴承：纯径向载荷，称为径向基本额定动载荷，用 𝐶𝑟表示

• 推力轴承：纯轴向载荷，称为轴向基本额定动载荷，用 𝐶𝑎表示

• 角接触球轴承或圆锥滚子轴承：使套圈间只产生纯径向位移的载荷的径向分量
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滚动轴承疲劳寿命计算的基本公式
• 表示这类轴承的载荷 𝑃 与基本额定寿命 𝐿10 之间的关系

• 曲线上相应于寿命 𝐿10 = 1 的载荷（25.6kN），即为 6208 轴承的基本额
定动载荷 𝐶

• 此曲线用公式表示为 𝐿10 =
𝐶

𝑃

𝜀
 106 r

• 𝑃：当量动载荷（N）
• 𝜀：寿命指数，对于球轴承

𝜀 = 3，对于滚子轴承 𝜀 =
10

3

• 实际计算时，用小时数表示
寿命比较方便
• 令 𝑛 代表轴承的转速（r/min），
则以小时数表示的轴承寿命为

• 𝐿ℎ =
106

60𝑛

𝐶

𝑃

𝜀
 h
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在大量试验研究基础上，
得出代号为6208轴承的
载荷-寿命曲线𝑃

𝑃′

𝐿10 𝐿10
′

1. 已知轴承的 𝐶，计算基本
额定寿命 𝐿ℎ

2. 根据预期寿命 𝐿ℎ
′ ，计算所

需的 𝐶′，并据此选择轴承



滚动轴承疲劳寿命计算的基本公式
• 引入温度系数 𝑓𝑡 的寿命公式

• 通常在轴承样本中列出的额定动载荷值，是对一般温度（120℃以下）下
工作的轴承而言的

• 在较高温度下工作的轴承，轴承元件材料的组织将产生变化，硬度将要
降低，影响其承受载荷的能力

𝐿10 =
𝑓𝑡𝐶

𝑃

𝜀

 106 r

𝐿ℎ =
106

60𝑛

𝑓𝑡𝐶

𝑃

𝜀
h    𝐶 =

𝑃

𝑓𝑡

𝜀 60𝑛𝐿ℎ

106 N
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滚动轴承疲劳寿命计算的基本公式
• 疲劳寿命校核计算应满足的约束条件为

𝐿ℎ ≥ 𝐿ℎ
′

• 𝐿ℎ
′ 为轴承预期计算寿命
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如果当量动载荷 𝑃
和转速 𝑛 已知，预
期计算寿命 𝐿ℎ

′  也
已选定，工作温度
低于 120℃时，则
可由

𝐶′ = 𝑃
𝜀 60𝑛𝐿ℎ

′

106 N

计算出轴承应具有
的基本额定动载荷
𝐶′ 值，从而可根据
𝐶′ 值选用所需轴承
的型号



滚动轴承的当量动载荷
• 滚动轴承的基本额定动载荷 C 是在一定条件下确定的

• 向心轴承：内圈旋转、外圈静止时的径向载荷

• 向心角接触轴承：使滚道半圈承受载荷的径向分量

• 推力轴承：中心轴向载荷

• 实际载荷换算 =>当量动载荷后（假想的载荷 𝑃 ）
• 必须将工作中的实际载荷换算为与基本额定动载荷条件相同
的当量动载荷后才能进行计算

• 在当量动载荷 𝑃 作用下轴承寿命与工作中的实际载荷作用下
的寿命相等
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当量动载荷
• 不变的径向和轴向载荷作用下

• 𝑃 = 𝑋𝐹𝑟 + 𝑌𝐹𝑎

• 𝐹𝑟： 轴承所受的径向载荷（N），即轴承实际载
荷的径向分量

• 𝐹𝑎：轴承所受的轴向载荷（N），即轴承实际载
荷的轴向分量

• 𝑋：径向动载荷系数，将实际径向载荷 𝐹𝑟 转化为
当量动载荷的修正系数

• 𝑌：轴向动载荷系数，将实际轴向载荷 𝐹𝑎 转化为
当量动载荷的修正系数

• 判断系数 𝑒 ：反映 𝐹𝑎 对承载能力的影响

• 若
𝐹𝑎

𝐹𝑟
≤ 𝑒 ⇒ 𝑋 = 1，𝑌 = 0

• 若
𝐹𝑎

𝐹𝑟
> 𝑒 ⇒ 𝑋 ≠ 0，𝑌 ≠ 0 
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对于只能承受纯径向载荷的轴承：𝑃 = 𝐹𝑟

• 如向心圆柱滚子轴承、滚针轴承、螺旋滚子轴承

对于只能承受纯轴向载荷的轴承：𝑃 = 𝐹𝑎

• 如推力轴承



引入载荷系数的当量动载荷
• 𝑃 = 𝑋𝐹𝑟 + 𝑌𝐹𝑎  ⇒  𝑃 = 𝑓𝑝 𝑋𝐹𝑟 + 𝑌𝐹𝑎

• 引入载荷系数 𝑓𝑝

• 机器工作时还可能产生振动和冲击，轴承实际所受的载荷要
比理论计算值大

• 因此，应根据机器的实际工作情况，引人载荷系数 𝑓𝑝，对其
进行修正
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角接触球轴承与圆锥滚子轴承
• 承受纯径向载荷时，要产生派生的轴向力 𝑆

• 径向载荷 𝐹𝑟 = 𝑅𝐻
2 + 𝑅𝑉

2

• 轴向载荷 𝐹𝑎 = ？
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S=∑Si

Fr

Ri

Si

O

α

角
接
触
球
轴
承

Qi

RV1 RV2
RH1 RH2

FR

FA

FT

Fa1
Fa2

Fr1 Fr2

n

𝑂 － 支反力作用点，即法线与轴
线的交点

向心角接触轴承（角接触球轴承、
圆锥滚子轴承）受纯径向载荷作
用后，会产生派生轴向分力 𝑆 



角接触球轴承与圆锥滚子轴承
• 由纯径向载荷产生的派生轴向力S的情况

• (a) 为正装：或称为“面对面”安装，采用这种安装方式可以使左、右两
轴承的载荷中心靠近

• (b) 为反装：或称为“背对背”安装，可使两载荷的中心距离加长
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• 不同安装方式下所产生的派生轴向力S的方向不同，但其方向总是由轴承宽度中点指
向轴承载荷中心的

• 轴承载荷中心：指轴承所受的总载荷，即轴向载荷与径向载荷的矢量和的作用线与轴
承轴心线的交点



角接触球轴承与圆锥滚子轴承
• 角接触球轴承及圆锥滚子轴承的派生轴向力的大小取决
于该轴承所受的径向载荷和轴承结构

• 但计算支反力时，若两轴承支点间的距离不是很小，为
简便起见，可以轴承宽度中点作为支反力的作用点，这
样处理误差不大
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角接触球轴承与圆锥滚子轴承
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• 成对安装的向心角接触轴承

• 取轴与其相配合的轴承内圈为分离体，当达到轴向平衡时，
应满足 𝑆1 + 𝐹𝐴 = 𝑆2

可以是角接触球轴承
或圆锥滚子轴承

两轴承所受的径向载荷分别为 𝐹1 及 

𝐹2，相应的派生轴向力为 𝑆1 及 𝑆2

𝐹𝑅 及 𝐹𝐴 分别为作用于轴上
的径向外载荷及轴向外载荷



角接触球轴承与圆锥滚子轴承
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• 若 𝑆1 + 𝐹𝐴 > 𝑆2

• 此时轴有右移的趋势，轴承 2 被
“压紧”，轴承 1 被“放松”

• 但实际上轴并没有移动

• 因此，根据力的平衡关系，作用在
轴承 2 的外圈上的力应是 𝑆2 + 𝑆2

′

• 𝑆1 + 𝐹𝐴 = 𝑆2 + 𝑆2
′

• 作用在轴承2上的总的轴向力为

• 𝐹𝑎2 = 𝑆2 + 𝑆2
′ = 𝑆1 + 𝐹𝐴

• 作用在轴承 1 上的轴向力为
• 即轴承 1 只受其自身的派生轴向
力作用：𝐹𝑎1 = 𝑆1



角接触球轴承与圆锥滚子轴承
• 若 𝑆1 + 𝐹𝐴 < 𝑆2

• 此时轴有左移的趋势，轴承 1 被
“压紧”，轴承 2 被“放松”

• 为了保持轴的平衡，在轴承 1 的
外圈上必有一个平衡力 𝑆1

′ 作用

• 进行与上述同样的分析，得作用在
轴承 1 及轴承 2 上的轴向力分别为

• 𝐹𝑎1 = 𝑆2 − 𝐹𝐴

• 𝐹𝑎2 = 𝑆2
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角接触球轴承与圆锥滚子轴承
• 综上可知，计算角接触球轴承和圆锥滚子轴承所受轴向
力的方法可归结如下：
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(5) 被“放松”轴承的轴向载荷等于轴承自身的派生轴向载荷

(4) 被“压紧”轴承的轴向载荷等于除自身的派生轴向载荷以外的其他所有轴向

载荷的代数和（即另一个轴承的派生轴向载荷与外载荷 𝐹𝐴 的代数和）

(3) 判明轴上全部轴向载荷（包括轴向外载荷和轴承的派生轴向载荷）的合力指

向，再根据轴承的安装方式找出被“压紧”的轴承及被“放松”的轴承

(2) 确定作用于轴上的轴向外载荷的合力 𝐹𝐴 的方向和大小

(1) 根据轴承的安装方式（即“面对面”或“背对背”）及轴承类型，确定轴承

的派生轴向力 𝑆1 、𝑆2的方向和大小



角接触球轴承与圆锥滚子轴承
• 同一支点成对安装同型号向心角接触轴承的计算特点

• （“背对背”或“面对面”）轴系受力处于三支点静不定状态

• 对于角接触轴承的径向基本额定动载荷 𝐶𝑟Σ
• 点接触轴承：𝐶𝑟Σ = 20.7𝐶𝑟 = 1.625 𝐶𝑟

• 线接触轴承：𝐶𝑟Σ = 27/9𝐶𝑟 = 1.71 𝐶𝑟
• 单个轴承的基本额定静载荷（𝐶0𝑟）和基本额定动载荷（𝐶𝑟）
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将成对轴承看做是双列轴承，

并认为反力的作用点位于两

轴承中点处

对角接触球轴承在计算径向

当量载荷时用双列轴承的 𝑋

和 𝑌 值，相对轴向载荷按单

列轴承的 𝐶0𝑟  值及轴承承受

的轴向力 𝐹 确定

对角接触滚子轴承在计算当

量动载荷时的系数 𝑋 及 𝑌 

查表双列轴承的数值

计算时，需考虑到轴承的
变形及由于轴向载荷大小，
导致轴承反力作用点的变
化，一般多采用近似计算



角接触球轴承与圆锥滚子轴承
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• 滚动轴承的修正额定寿命（GB/T6391—2003）
• 通常是指按标准计算的基本额定寿命，此寿命是指 90% 可靠
性的寿命

• 不同可靠性时可以使用修正额定寿命
• 对于某些使用场合，需要计算另外等级的
可靠性寿命时，可引入寿命修正系数 𝛼1

• 𝐿𝑛 = 𝛼1𝐿10
• 𝐿10：可靠性为 90%（破坏率为10%）时的寿命

• 𝐿10 =
𝑓𝑡𝐶

𝑃

𝜀
 106 r

• 𝛼1：可靠性不为 90% 时的额定寿命修正系数

• 查表获得



极限转速校核
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• 滚动轴承转速过高、会使摩擦表面间产生很高的温度，影响润滑剂的性能，
破坏油膜，从而导致滚动体回火或元件胶合，使轴承失效

• 高速滚动轴承，除疲劳寿命的约束外，还应满足转速的约束
𝑛𝑚𝑎𝑥 ≤ 𝑛𝑙𝑖𝑚

• 𝑛𝑚𝑎𝑥：滚动轴承的最大工作转速

• 𝑛𝑙𝑖𝑚：滚动轴承的极限转速

• 载荷不太大（𝑃 ≤ 0.1𝐶，𝐶 为基本额定动载荷），冷
却条件正常，轴承公差等级为 0 级时的最大允许转速
• 滚动轴承的极限转速 𝑛𝑙𝑖𝑚 值可查表获得

• 重载荷（𝑃 ≤ 0.1𝐶）下工作时，接触应力将增大
𝑛𝑚𝑎𝑥 ≤ 𝑓1𝑓2𝑛𝑙𝑖𝑚

• 向心轴承受轴向力作用时，将使受载滚动体
数目增加，增大轴承接触表面间的摩擦，使
润滑状态变坏，需要引入系数进行修正



静强度校核
• 对于那些在工作载荷下基本上不旋转的轴承（如起重机吊钩上用的推力轴承）
或转速极低的轴承，其主要的失效形式是产生过大的塑性变形

• 这时应按轴承的静强度来选择轴承的尺寸

• 目的：防止轴承元件在静载荷和冲击载荷作用下产生过大的塑性变形

• 故其约束强度条件为
𝐶0𝑟

𝑃0𝑟
≥ 𝑆0 或

𝐶0𝑎

𝑃0𝑎
≥ 𝑆0
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静强度校核
• 故其约束强度条件为

𝐶0𝑟

𝑃0𝑟
≥ 𝑆0 或

𝐶0𝑎

𝑃0𝑎
≥ 𝑆0

• 𝑆0：轴承静载荷安全系数，查表获得（上页）

• 在最大载荷滚动体与滚道接触中心处

• 𝐶0𝑟：径向额定静载荷，与计算接触应力相当的径向静载荷

• 𝐶0𝑎：轴向额定静载荷，与计算接触应力相当的中心轴向静载荷

• 𝑃0𝑟：径向当量静载荷，与实际载荷条件下相同接触应力的径向静载荷

• 𝑃0𝑎：轴向当量静载荷，与实际载荷条件下相同接触应力的中心轴向静载荷
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对调心球轴承
4600 MPa

对所有其他的

向心球轴承
4200 MP

对所有向心滚子轴承
4000 Mpa

对单列角接触球轴承，其

径向额定静载荷是指使轴

承套圈间仅产生相对纯径

向位移的载荷的径向分量

对推力球轴承为
4200 Mpa

对所有推力滚子轴

承为 4000 MPa



静强度校核
• 𝑃0𝑟：径向当量静载荷，与实际载荷条件下相同接触应力的径向静载荷

• 𝑃0𝑎：轴向当量静载荷，与实际载荷条件下相同接触应力的中心轴向静载荷
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对于双向轴承
• 此公式适用于径向载荷与轴

向载荷之比为任意值的情况

对于单向轴承
• 当 𝐹𝑟/𝐹𝑎 ≤ 0.44 cot 𝛼 时，该

公式是可靠的
• 当 𝐹𝑟/𝐹𝑎 ≤ 0.67 cot 𝛼 时，该

公式仍可给出满意的 𝑃0𝑎 值

• ൠ
𝑃0𝑟 = 𝑋0𝐹𝑟 + 𝑌0𝐹𝑎

𝑃0𝑟 = 𝐹𝑡
 （取计算值较大者）

(1) 深沟球轴承，角接触球轴承，调心球轴承：

• 𝛼 ≠ 0° 时， ൠ
𝑃0𝑟 = 𝑋0𝐹𝑟 + 𝑌0𝐹𝑎

𝑃0𝑟 = 𝐹𝑟
 （取计算值较大者）

• 𝛼 = 0° 时， 𝑃0𝑟 = 𝐹𝑟 （仅承受径向载荷的向心滚子轴承）

(2) 向心球轴承和向心滚子轴承：

• 𝑃0𝑎 = 𝐹𝑎

(3) 𝛼 = 90° 时的推力轴承： 

• 𝑃0𝑎 = 2.3𝐹𝑟 tan 𝛼 + 𝐹𝑎

(4) 𝛼 ≠ 90° 时的推力轴承： 

• 𝑋0 为当量静载荷的径向载荷系数
• 𝑌0 为当量静载荷的轴向载荷系数
• 𝐹𝑟 为轴承径向载荷即轴承实际载荷

的径向分量（N）
• 𝐹𝑎 为轴承轴向载荷即轴承实际载荷

的轴向分量（N）
• 𝛼 为接触角



静强度校核
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新型轴承与
滚动导轨简介
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陶瓷轴承简介
• 军事装备及民用高性能设备都向着高速、高精度方向发展

• 如：航空祸轮发动机和增压器的主轴轴承的 d 值已达到并超过 3 × 106 mm ·
r/min
（d 为轴承内径 mm；n 为轴承转速， r/min）

• 普通滚动轴承已适应不了这种工作条件，因此人们研制出了陶瓷滚动轴承

• 陶瓷滚动轴承的结构与普通滚动轴承相似，一般只是以陶瓷滚动体代替金属
滚动体
• 以陶瓷滚子或陶瓷球作为滚动体的组合陶瓷轴承，作为高速、高精度轴承，不仅
在军事装备上可以充分发挥其卓越的性能，而且可用于数控机床、加工中心和大
型发电机组的主传动系统

• 氨化硅陶瓷滚动体的组合陶瓷滚子轴承（即钢套圈和陶瓷滚子）的优点

79新型轴承与滚动导轨简介

接触中不产生黏着和

胶合，摩擦磨损极小

热膨胀系数较低，热

变形小，允许采用较

小的游隙，故热稳定

性好，旋转精度高

有自润滑性，可以采

用较为简单的润滑方

式

滚动体离心力小，因

此外圈接触应力小，

疲劳寿命高



关节轴承简介
• 工业机器人的手腕位于手臂末端，
用来支承末端执行器并调整其姿态

• 一般手腕由多个同轴回转副或销轴
回转副的关节组成

• 其关节部位的轴承采用关节轴承

• 关节轴承是以滑动接触表面为球面，
主要适用于
• 摆动运动、倾斜运动和旋转运动的
球面滑动轴承

• 按受载荷方向不同，可分为

• 角接触

• 向心

• 推力

• 杆端关节轴承
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滚动导轨简介
• 在工业机器人的机械系统中，为消除一般直线运动机构
中因使用螺旋传动、齿轮传动等传动副而出现的机械误
差，一些移动关节可采用直线电动机导轨结构
• 在导轨盒内装有电动机，包括滚动导轨与直线电动机
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滚动导轨简介
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