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专家论文 7： 

轿车变速箱取力器轴承的选型与设计 

襄阳汽车轴承股份有限公司  张 雷 郭 平 汤 勇 

摘要：介绍了轿车变速箱取力器轴承的使用工况及要求，针对这些要求，提出了

相应的轴承选型和设计原则。对影响轴承寿命、使用性能的主要方面进行了分析

计算，确定了相应的技术参数，并形成了一套优化设计方法。 
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 变速箱取力器（PTU，Power Transfer Unit）是全轮驱动传动系统(AWD)的主

要部件，可以应用于普通轿车，也可用于 SUV车型。它与扭矩管理器（TTD）

配合使用，来接合整车系统，按照需求自动分配前后轮的扭矩输出，在不干涉发

动机动力输出的情况下，可提高物理极限，全时段实现最佳操控，提高各种公路

和全天候条件驾驶的汽车安全性。变速箱的动力一部分输出到前半轴的左右两

端，另外一部分输出到取力器。通常情况下，动力从变速箱传递到取力器后需要

改变传递方向，并且有一个升速比，该比率大致在 2～3 之间，这主要是由于扭

矩管理器的本身特点决定的。扭矩管理器本身就是一个结构紧凑的动态离合器，

所承受的传递扭矩有限，在相同转速的情况下，通过取力器的升速比可以增大

1～2 倍的传递动力；另一方面，扭矩过大，需要更大的取力器和后主减速齿轮

尺寸。而通常情况下，车辆底盘空间有限，不允许有过大的取力器和后主减速齿

轮尺寸。而一个 2～3之间速比的设计恰好解决了上述两个问题。 

根据变速箱取力器工况和受力情况，所用滚动轴承都选择采用圆锥滚子轴

承，图 1为国外一取力器轴承布局图，图中采用了 5个型号的圆锥滚子轴承。 
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图 1  取力器及轴承布局简图 

1 选型与设计的原则 

 变速箱取力器一般要求是平稳、可靠、长寿命，又有小型化、轻量化的要求。

决定了使用在该部位的轴承需要有高可靠性、长寿命、低振动、低摩擦力矩，能

在高速、高温下工作的特点。同时还要考虑所有危险的周围因素如负荷、承载区、

润滑和速度、不对中等，所以对轴承的设计、制造等都提出了较高的要求。国外

对变速箱取力器轴承的寿命一般要求为 20万公里。 

 因此对轴承的设计要求有：①高可靠性、长寿命设计，满足主机使用寿命要

求；②低摩擦力矩设计，降低能耗，提高机械效率；③低振动设计，提高平稳性，

舒适性；④不减小轴承刚度情况下，进行小型化、轻量化设计。 

2  高可靠性、长寿命设计 

 根据变速箱取力器运转模拟条件，需要对变速箱取力器圆锥滚子轴承进行理

论受力分析，计算出每个轴承的理论寿命，并且根据轴承的结构特点、受力情况、

润滑状况、使用环境、安装等进行寿命修正计算。使理论设计寿命满足使用要求。

同时，寿命计算结果为圆锥滚子轴承的材料选择、加工方式的选择提供了重要依

据，为满足用户使用寿命要求的轴承的选型及安装提供了可靠的理论依据。 



 3 

2.1 理论寿命分析与选型 

 根据轴承受力情况，在有限的尺寸要求下，设计合理的轴承内部结构及参数。

首先需要根据已知条件（输入扭矩、齿轮参数、轴承相互位置等）计算出各个轴

承的受力情况，然后根据经验初选各个轴承尺寸和内部参数，计算出轴承额定载

荷和载荷系数，再根据取力器的运行载荷谱计算出轴承的理论寿命。图 2为国外

某取力器的运行载荷谱。如果轴承不能满足寿命要求或者计算寿命远高于要求寿

命，需对轴承尺寸和内部参数进行调整。 

 按标准 GB/T 6391（ISO 281：2007）、GB/T 4662（ISO 76：2006）计算出

所选圆锥滚子轴承的额定动载荷 Cr、额定静载荷 Cor 和载荷系数（e,X,Y），或

按滚动轴承样本选取相应参数。 

 Cr = bmfc(iLwecosα) 7/9Z3/4Dwe
29/27                                             （1） 

Cor = 44(1- Dwecosα/Dpw)iZLweDwecosα               （2） 

 轴承的 L10寿命按下式计算： 

单个力矩 T作用下：L10 = (Cr/P)10/3                                         （3） 
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 同时考虑安装和预紧对轴承的影响，需对轴承的静态承载能力的进行校核。

在选型与寿命计算过程中，根据使用部位的不同，在不同使用位置应选配好轴承

的压力角α，及选择合适的 e,Y,Y0值。 

 根据某变速箱取力器运行载荷谱，在高可靠性要求下，计算每个轴承寿命及

滚道最大应力情况如表 1。对轴承进行结构和内部参数优化设计后，对寿命进行



 4 

修正计算，优化后结果见表 2中 Lm。 

表 1 取力器中圆锥滚子轴承寿命 

轴承1 轴承2 轴承3 轴承4 轴承5 

Cr[N] 72000 Cr[N] 75000 Cr[N] 61000 Cr[N] 79000 Cr[N] 46000 
轴 

承 
Cor[N] 105000 Cor[N] 112000 Cor[N] 84000 Cor[N] 98000 Cor[N] 55000 

Lh Ls PH_max Lh Ls PH_max Lh Ls PH_max Lh Ls PH_max Lh Ls PH_max 

[h] [Km] [N/mm2] [h] [Km] [N/mm2] [h] [Km] [N/mm2] [h] [Km] [N/mm2] [h] [Km] [N/mm2] 
平均

寿命 

28640 744994 1198 12979 337621 1323 4501 204898 1529 2572 186032 1588 2908 210312 1445 

表 2 调整方案后圆锥滚子轴承寿命 

轴承1 轴承2 轴承3 轴承4 轴承5 

Cr[N] 54000 Cr[N] 79000 Cr[N] 63000 Cr[N] 86000 Cr[N] 48000 
轴 

承 
Cor[N] 79000 Cor[N] 116000 Cor[N] 88000 Cor[N] 11000 Cor[N] 59000 

Lh Ls PH_max Lh Ls PH_max Lh Ls PH_max Lh Ls PH_max Lh Ls PH_max 

[h] [Km] [N/mm2] [h] [Km] [N/mm2] [h] [Km] [N/mm2] [h] [Km] [N/mm2] [h] [Km] [N/mm2] Lm 

11809 307186 1420 14017 364630 1142 5536 2252024 1471 3344 241841 1494 3199 231343 1395 

调整产品选型方案使寿命达到用户要求。 

2.2  提高可靠性、寿命设计 

 为提高轴承的可靠性，在满足设计寿命的同时，需要对轴承进行寿命的修正。

此时要考虑轴承的材料、润滑、清洁度、接触形状、结构及载荷情况等。寿命修

正计算方法参考 ISO 281。 

Lnm = a1·aISO·L10                                              （6） 

2.2.1 材料的影响 

 对于这类轴承的使用材料，我公司专门制定了相关的材料采购标准，分为普

通材料，高质量材料，特优质量材料。针对这些结合轴承寿命试验情况制定了相

应的材料影响系数。 

2.2.2 热处理的影响 

 变速箱取力器轴承的要求的使用温度一般为-40℃～150℃，要求在峰值下至

少正常运转 1h。变速箱取力器轴承选用材料为轴承钢或渗碳钢。对于不同的温

度要求可以选择不同的材料和热处理方式。同时，我公司经过试验证明，采用一
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些特殊的热处理方式，可以使轴承寿命至少增加 20%左右。考虑轴承成本因素，

在设计选型过程中，综合考虑材料、热处理方式对寿命的影响，选择合适的材料

和热处理方式。 

2.2.3 滚道形状的影响 

 为提高变速箱取力器圆锥滚子轴承的承载能力，减小或消除滚子边缘应力集

中，采用了滚道凸度设计。在该类轴承设计中，采用了滚道四凸的概念，即外圈

滚道、内圈滚道、滚子滚道、内圈挡边带凸度，见图 2。对滚道凸型采用了圆弧

母线修型和对数曲线修型两种母线凸度形状。两种母线修型方式见图 3、图 4。

同时，通过滚道接触的有限元分析，对滚道三个凸度值进行了凸度大小的匹配设

计。图 5为分析模型。通过计算分析制定出了滚道合理的凸度形状和凸度值。 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

图 2 “四凸”示意图 

 根据受力情况选择不同的滚道凸度母线修型方式。采用圆弧修型如图 3，方

程为： 

 

 

           （7） 
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图 3圆弧修正线母线修型 

采用对数曲线母线修型如图 4，方程为： 
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图 4 对数曲线 
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图 5  不同凸度值下 FEA.模型 

2.2.4 精度和装配的影响 

 轴承精度主要影响轴承的寿命、性能和装配。需针对使用环境、寿命和性能

的要求制定了相应的精度技术标准。为了使轴承批量尺寸稳定性和装配的方便

性，对轴承的装配高公差、套圈宽度公差进行了压缩，推荐采用 P6X 级。因为

高速、重载荷下滚子轴承与孔和轴的过盈配合会使轴承套圈产生圆周应力，该应

力会减小轴承的疲劳寿命，配合的过盈量会影响轴承最大赫兹应力与寿命的关

系，如图 6。设计时对轴承的内外径公差、轴孔配合进行了要求。为提高轴承的

寿命和性能，对轴承的内部精度如粗糙度、圆度、波纹度等提出的更高的要求。

该部位轴承控制精度不低于国标 P6级要求。 

 

 

 

 

 

 

 

图 6 过盈配合对应力寿命指数的影响 

3 低摩擦力矩设计 

 对于变速箱取力器，用户都要进行启动摩擦力矩、摩擦力矩的检测。所以应

用于该部位的圆锥滚子轴承也要求较小的启动摩擦力矩和摩擦力矩。设计、加工

过程中需要进行控制。 

3.1 启动摩擦力矩 
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 启动摩擦力矩是轴承从静止状态到开始旋转时所必须克服的摩擦力矩。圆锥

滚子轴承启动力矩主要是滚子端面与内圈大挡边的滑动摩擦力矩，如图 7。计算

公式： 

Ms = e·μe·Fa·cosψ                       （9） 

 其中，e 为滚子与内圈挡边的接触载荷作用点至挡边底部的距离；ψ为滚子

半锥角；μe为滚子端面与内圈大挡边的摩擦系数，取 0.1~0.2；Fa为轴承所受的

轴向载荷。e与ψ是由轴承设计决定的参数。 

 

 

 

 

 

 

图 7 滚子端面与挡边受力简图 

3.2 摩擦力矩 

 圆锥滚子轴承在受载时，其摩擦力矩的计算主要基于两种摩擦：①滚子与内、

外圈滚道面的滚动阻力；②内圈挡边与滚子端面之间的滑动摩擦。摩擦部位模型

如图 8。计算公式： 

  M = Z/Dw·（ReMi+RiMe）+Z/Dw·Re·e·Fsf = Mr +Ms               （10） 
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图 8 摩擦部位模型 

 其中，Mi、Me为滚动阻力矩，Fsi、Fse、Fsf为滑动摩擦，Ri、Re为内、外圈滚

动中央半径。Mr为滚动摩擦力矩，Ms为滑动摩擦力矩。 

 经过对影响因素分析，并进行参数改进设计后，摩擦力矩有明显改善。 

 

 

 

 

 

 

图 9 圆锥滚子轴承摩擦力矩 

4 低振动设计 

 变速箱取力器对振动与噪声也有一定的要求。由于英制圆锥滚子轴承、大锥

角圆锥轴承目前没有振动要求标准，我公司根据加工和检测数据与顾客使用检测

反馈，制定了该部位轴承的振动值标准。对于可参考标准的型号，最低需要达到

Z1、V1组水平。 

 根据检测数据对比分析，影响圆锥滚子轴承振动与噪声的因素有：①各零件

质量的影响，如套圈、滚子的形状公差、各接触面质量，保持架窜动量、保持架

质心平稳性。②装配质量的影响，如滚子分组差、保持架收压变形、轴承清洁度、

轴承的润滑等。 

在设计和过程规划中主要控制轴承内部精度，如粗糙度、圆度、波纹度等，

在加工过程中严格执行规定的搬运程序，控制了轴承零件的磕碰伤。同时，经过
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对轴承清洁度与振动的对比试验，制定了相应的清洁度标准，对该部位轴承的清

洁度进行严格控制。 

5 小型、轻量化设计 

 根据用户要求，需要在有限的尺寸内满足寿命要求。在满足寿命，不降低刚

度的前提下，轴承尽可能小，使需要位置尺寸减小，重量减轻，见图 10。这类

轴承设计为非标结构，此时要对保持架尺寸、保持架窜动、滚子个数进行优化设

计，并且要采用特殊的热处理方式。 

 

 

 

 

 

 

 

图 10 小型化示意图 

 在考虑小型化的同时，需要对轴承的预紧与刚度进行校核。圆锥滚子轴承在

承受轴向与径向的联合载荷时，最小预紧力按下式计算。 

Fa0min≥1.9Fr1·tanα1 - 0.5Fa 

Fa0min≥1.9Fr2·tanα2 + 0.5Fa                                   （11） 

式中，取两者中的较大值。轴向载荷和径向载荷按载荷谱选取。结合使用经

验和通过试验确定合适的预紧负荷值。 

 圆锥滚子轴承刚性位移，在轴向力作用下： 

δa = 7.68×10-5×Qmax
0.9/(lwe

0.8sinα)                          （12） 

在径向力作用下， 
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δr = 7.68×10-5×Qmax
0.9/(lwe

0.8cosα)                          （13） 

 式中，Qmax = Fr/(Jr(ε) ·Z·cosα) = Fa/(Ja(ε) ·Z·sinα)         （14） 

6 结束语 

 针对变速箱取力器轴承的使用工况和客户要求，对该部位的轴承进行了选型

设计。与传统设计相比，针对轴承使用部位特点，设计过程中考虑了轴承的可靠

性、长寿命，低振动，低摩擦，小型化的要求进行了圆锥滚子轴承的优化设计，

制定了该类型轴承的设计流程及优化方法。 
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