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I 

前    言 

本标准等同采用ISO 281:2007《滚动轴承—额定动载荷和额定寿命》。 

本标准等同翻译ISO 281:2007。 

本标准代替GB/T 6391―2003《滚动轴承  额定动载荷和额定寿命》和GB/T 20059―2006《滚动轴

承  额定动载荷和额定寿命  基本额定动载荷计算中的间断点》。 

为了便于使用，本标准做了下列编辑性修改： 

——“本国际标准”一词改为“本标准”； 

——删除了国际标准的目次和前言； 

——用小数点“.”代替作为小数点的逗号“,”。 

本标准与 GB/T 6391―2003相比，主要变化如下： 

——增加了部分术语和定义（见第 3章）； 

——增加了部分符号（见第 4章）； 

——可靠度寿命修正系数 a1值略有改变，并且可靠度由 99%延伸至 99.95%（2003年版和本版的表

12）； 

——增加了“疲劳载荷极限”方面的内容（见 9.3.2）； 

——增加了“估算寿命修正系数的实用方法”方面的内容（见 9.3.3）； 

——增加了附录“估算污染系数的详细方法”（见附录 A）； 

——增加了附录“疲劳载荷极限的计算方法”（见附录 B）； 

——将 GB/T 20059―2006的内容纳入，增加了附录“基本额定动载荷计算中的间断点”（见附录 C）； 

——删除了附录“参考文献” （2003年版的附录 A）； 

——删除了附录“计算可靠度寿命修正系数 a1的公式”（2003年版的附录 B）。  

本标准的附录 A、附录 B 和附录 C均为资料性附录。 

本标准由中国机械工业联合会提出。 

本标准由全国滚动轴承标准化技术委员会（SAC/TC98）归口。 

本标准起草单位：洛阳轴承研究所有限公司、上海斐赛轴承科技有限公司。 

本标准主要起草人：李飞雪、赵联春。 

本标准所代替标准的历次版本发布情况为： 

——GB/T 6391―1986、GB/T 6391―1995、GB/T 6391―2003； 

——GB/T 20059―2006。 
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II 

引    言 

对于每一特定应用场合所选用的轴承，若都通过大量的试验来确定其是否适用，通常是不现实的。

然而寿命（见 3.1条定义）是适用性的一种主要表现形式，因此，可以认为，可靠的寿命计算可以恰当

和方便地替代试验。本标准旨在为寿命计算提供必要的依据。 

GB/T 6391自 1995年发布以来，人们关于污染、润滑、安装内应力、淬硬应力、材料的疲劳载荷

极限等因素对轴承寿命影响方面的知识增加了许多。在 GB/T 6391―2003轴承的修正额定寿命计算中，

提出了一种笼统的方法，来考虑这些影响因素。本标准提出了一种实用的方法，来考虑润滑条件、被污

染的润滑剂和轴承材料的疲劳载荷对轴承寿命的影响。 

ISO/TS 16281[1]引入了先进的计算方法，可以使用户对常规载荷条件下轴承工作游隙和偏斜对轴承

寿命的影响予以考虑。用户也可向轴承制造厂咨询这样的工作条件以及其他影响因素（如滚动体离心力

或其他高速效应）下当量载荷和寿命的推荐值和估算值。 

对于由使用条件和（或）内部结构造成滚动体与套圈滚道的接触区出现明显截断的轴承，按照本标

准进行计算则不能得到满意的结果。例如，有装填槽的球轴承，当轴承在使用中承受轴向载荷时，装填

槽实际上会伸入到球与沟道的接触区，其计算结果应进行修正方可适用。此时，用户应向轴承制造厂咨

询。 

可靠度寿命修正系数 a1略有改变，并已扩展至 99.95%可靠度。 

根据特殊轴承类型和材料的发展或其新信息，本标准尚需不断地进行修订。 

关于本标准所列公式和系数推导的背景资料参见 ISO/TR 86461）和 ISO/TR 1281-2[2]。 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

1）已以ISO/TR 1281-1:2008发布。 
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滚动轴承  额定动载荷和额定寿命 

1 范围 

本标准规定了滚动轴承基本额定动载荷的计算方法，适用于尺寸范围符合有关标准规定、采用当代

常用优质淬硬轴承钢，按良好的加工方法制造，且滚动接触表面的形状基本上为常规设计的滚动轴承。 

本标准还规定了基本额定寿命的计算方法，该寿命是与 90%的可靠度、常用优质材料和良好加工

质量以及常规运转条件相关的寿命。此外，本标准还规定了考虑了不同可靠度、润滑条件、被污染的

润滑剂和轴承疲劳载荷的修正额定寿命的计算方法。 

本标准不包括磨损、腐蚀和电蚀对轴承寿命的影响。 

本标准不适用于滚动体直接在轴或轴承座表面上运转的结构，除非该表面在各方面均与轴承套圈

（或垫圈）滚道相当。 

本标准中的双列向心轴承和双向推力轴承，均假定为对称结构。 

有关各类轴承的其他限制条件，在相关条款中说明。 

2 规范性引用文件 

下列文件中的条款通过本标准的引用而成为本标准的条款。凡是注日期的引用文件，其随后所有的

修改单（不包括勘误的内容）或修订版均不适用于本标准，然而，鼓励根据本标准达成协议的各方研究

是否可使用这些文件的最新版本。凡是不注日期的引用文件，其最新版本适用于本标准。 

GB/T 4662―2003  滚动轴承  额定静载荷（ISO 76:1987，IDT） 

GB/T 6930―2002  滚动轴承  词汇（ISO 5593:1997，IDT） 

GB/T 7811―2007  滚动轴承  参数符号（ISO 15241:2001，IDT） 

ISO/TR 8646:1985  滚动轴承  对ISO 281/1-1977的注释2） 

3 术语和定义 

GB/T 6930―2002确立的以及下列术语和定义适用于本标准。 

3.1  

寿命  life   

〈单套滚动轴承的〉寿命系指轴承的一个套圈或垫圈或滚动体材料上出现第一个疲劳扩展迹象之

前，轴承的一个套圈或垫圈相对另一个套圈或垫圈旋转的转数。 

注： 寿命也可用某一给定的恒定转速下运转的小时数表示。 

3.2  

可靠度  reliability   

〈轴承寿命范畴的可靠度〉系指一组在相同条件下运转、近于相同的滚动轴承期望达到或超过规定

寿命的百分率。 

注： 单套滚动轴承的可靠度为该轴承达到或超过规定寿命的概率。 

3.3  

额定寿命  rating life 

基于径向基本额定动载荷或轴向基本额定动载荷的寿命预期值。 

 

2）已以ISO/TR 1281-1:2008发布。 
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3.4  

基本额定寿命  basic rating life  

  对于采用当代常用优质材料和具有良好加工质量并在常规运转条件下运转的轴承，系指与 90%的

可靠度相关的额定寿命。 

3.5  

修正额定寿命  modified rating life   

考虑 90%或其他可靠度水平、轴承疲劳载荷和（或）特殊的轴承性能和（或）被污染的润滑剂和

（或）其他非常规运转条件，对基本额定寿命进行修正所得到的额定寿命。 

3.6  

径向基本额定动载荷  basic dynamic radial load rating 

系指一套滚动轴承理论上所能承受的恒定不变的径向载荷。在该载荷作用下，轴承的基本额定寿命

为一百万转。 

注：对于单列角接触轴承，该载荷系指引起轴承套圈相互间产生纯径向位移的载荷的径向分量。 

3.7  

轴向基本额定动载荷  basic dynamic axial load rating 

系指一套滚动轴承理论上所能承受的恒定的中心轴向载荷。在该载荷作用下，轴承的基本额定寿命

为一百万转。 

3.8  

径向当量动载荷  dynamic equivalent radial load 

    系指一恒定不变的径向载荷，在该载荷作用下，滚动轴承具有与实际载荷条件下相同的寿命。 

3.9  

轴向当量动载荷  dynamic equivalent axial load 

系指一恒定的中心轴向载荷，在该载荷作用下，滚动轴承具有与实际载荷条件下相同的寿命。 

3.10  

疲劳载荷极限  fatigue load limit 

滚道最大承载接触处应力刚好达到疲劳应力极限σu时的轴承载荷。 

3.11  

滚子直径  roller diameter  

对于对称滚子，〈用于额定载荷计算的〉滚子直径系指通过滚子长度中部的径向平面内的理论直径。 

注： 对于圆锥滚子，取滚子大端和小端理论尖角处直径的平均值。 

    对于非对称凸球面滚子，近似地取零载荷下滚子与无挡边滚道接触点处的直径。 

3.12    

滚子有效长度  effective roller length  

〈用于额定载荷计算的〉滚子有效长度系指滚子与滚道在最短接触处的最大理论接触长度。     

注： 通常取滚子理论尖角之间的距离减去滚子倒角，或者取不包括磨削越程槽的滚道长度，择其小者。 

3.13  

公称接触角  nominal contact angle 

垂直于轴承轴线的平面（径向平面）与通过轴承套圈或垫圈向滚动体传递力的合力名义作用线之间

的夹角。 

注：对于非对称滚子轴承，与无挡边滚道的接触决定了公称接触角。 

3.14  

球组节圆直径  pitch diameter of a ball set 

包容轴承一列球的中心的圆的直径。 

3.15  
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滚子组节圆直径  pitch diameter of a roller set 

在轴承一列滚子的中部，贯穿滚子轴线的圆的直径。 

3.16  

常规运转条件  conventional operating conditions 

可以假定这种运转条件为：轴承正确安装，无外来物侵入，润滑充分，按常规加载，工作温度不很

苛刻，运转速度不是特别高或特别低。 

3.17  

黏度比  viscosity ratio 

工作温度下油的实际运动黏度除以为达到充分润滑所需的参考运动黏度。 

3.18  

油膜参数  film parameter 

油膜厚度与综合表面粗糙度之比，用于评定润滑对轴承寿命的影响。 

3.19  

黏压系数  pressure-viscosity coefficient 

表征滚动体接触处油压对油黏度影响的参数。 

3.20  

黏度指数  viscosity index 

表征温度对润滑油黏度影响程度的指数。 

4 符号 

GB/T 7811―2007给出的以及下列符号适用于本标准。 

aISO：寿命修正系数，基于寿命计算的系统方法 

a1：可靠度寿命修正系数 

bm：当代常用优质淬硬轴承钢和良好加工方法的额定系数，该值随轴承类型和设计不同而异 

Ca：轴向基本额定动载荷，N 

Cr：径向基本额定动载荷，N 

Cu：疲劳载荷极限，N 

C0a：轴向基本额定静载荷 3），N 

C0r：径向基本额定静载荷 3），N  

D：轴承外径，mm 

Dpw：球组或滚子组节圆直径，mm 

Dw：球公称直径，mm 

Dwe：用于额定载荷计算的滚子直径，mm 

d：轴承内径，mm 

e：适用于不同 X和 Y系数值的 Fa/Fr的极限值 

eC：污染系数 

Fa：轴承轴向载荷（轴承实际载荷的轴向分量），N 

Fr：轴承径向载荷（轴承实际载荷的径向分量），N 

fc：与轴承零件几何形状、制造精度及材料有关的系数 

f0：用于基本额定静载荷计算的系数 3） 

i：滚动体列数 

Lnm：修正额定寿命，百万转 

                   
3）其定义、计算方法和数值见 GB/T 4662―2003。 
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Lwe：用于额定载荷计算的滚子有效长度，mm  

L10：基本额定寿命，百万转 

n：转速，r/min 

n：失效概率的下标，% 

P：当量动载荷，N 

Pa：轴向当量动载荷，N 

Pr：径向当量动载荷，N 

S：可靠度（幸存概率），%  

X：径向动载荷系数 

Y：轴向动载荷系数 

Z：单列轴承中的滚动体数；每列滚动体数相同的多列轴承中的每列滚动体数 

α：公称接触角，° 

κ：黏度比，ν/ν1 

Λ：油膜参数 

ν：工作温度下润滑剂的实际运动黏度，mm2/s 

ν1：为达到充分润滑条件所要求的参考运动黏度，mm2/s 

σ：用于疲劳判据的实际应力，N/mm2 

σu：滚道材料的疲劳应力极限，N/mm2 

5 向心球轴承 

5.1 径向基本额定动载荷 

5.1.1 单套轴承的径向基本额定动载荷 

向心球轴承的径向基本额定动载荷公式为： 

Dw≤25.4mm时， 

Cr=bmfc（icosα）0.7Z2/3Dw
1.8        ……………………………（1） 

Dw＞25.4mm时， 

Cr=3.647bmfc（icosα）0.7Z2/3Dw
1.4     ……………………………（2） 

式中 bm值和 fc值分别见表 1 和表 2。表中数值适用于内圈滚道沟曲率半径不大于 0.52Dw、外圈滚

道沟曲率半径不大于 0.53Dw的径向接触和角接触球轴承以及内圈滚道沟曲率半径不大于 0.53Dw的调心

球轴承。 

采用更小的滚道沟曲率半径未必能提高轴承的承载能力，但采用大于上述值的沟曲率半径，则会降

低承载能力。在后一种情况下，应采用相应减小的 fc值，减小的 fc值由 ISO/TR 8646:1985中的公式（3-15）

计算得出。 

表 1  向心球轴承的 bm 值 

轴  承  类  型 bm 

径向接触和角接触球轴承（有装填槽的轴承除外）以及调心球轴承和外球面轴承 1.3 

有装填槽的轴承 1.1 

5.1.2 轴承组的径向基本额定动载荷 

5.1.2.1 两套单列径向接触球轴承作为一个整体运转 

两套相同的单列径向接触球轴承并排安装在同一轴上，作为一个整体（成对安装）运转，计算其径

向基本额定动载荷时，应按一套双列径向接触球轴承来考虑。 

5.1.2.2 单列角接触球轴承“背对背”或“面对面”配置 

两套相同的单列角接触球轴承以“背对背”或“面对面”配置，并排安装在同一轴上，作为一个整

体（成对安装）运转，计算其径向基本额定动载荷时，应按一套双列角接触球轴承来考虑。 
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表 2  向心球轴承的 fc 值 

fc系数 

pw

w cos

D

αD
 a 单列径向接触 

球轴承、单列和双列 

角接触球轴承 

双列径向接 

触球轴承 

单列和双列 

调心球轴承 

分离型单列径向接触

球轴承（磁电机轴承） 

0.01 

0.02 

0.03 

0.04 

0.05 

0.06 

0.07 

0.08 

0.09 

0.1 

0.11 

0.12 

0.13 

0.14 

0.15 

0.16 

0.17 

0.18 

0.19 

0.2 

0.21 

0.22 

0.23 

0.24 

0.25 

0.26 

0.27 

0.28 

0.29 

0.3 

0.31 

0.32 

0.33 

0.34 

0.35 

0.36 

0.37 

0.38 

0.39 

0.4 

29.1 

35.8 

40.3 

43.8 

46.7 

49.1 

51.1 

52.8 

54.3 

55.5 

56.6 

57.5 

58.2 

58.8 

59.3 

59.6 

59.8 

59.9 

60 

59.9 

59.8 

59.6 

59.3 

59 

58.6 

58.2 

57.7 

57.1 

56.6 

56 

55.3 

54.6 

53.9 

53.2 

52.4 

51.7 

50.9 

50 

49.2 

48.4 

27.5 

33.9 

38.2 

41.5 

44.2 

46.5 

48.4 

50 

51.4 

52.6 

53.6 

54.5 

55.2 

55.7 

56.1 

56.5 

56.7 

56.8 

56.8 

56.8 

56.6 

56.5 

56.2 

55.9 

55.5 

55.1 

54.6 

54.1 

53.6 

53 

52.4 

51.8 

51.1 

50.4 

49.7 

48.9 

48.2 

47.4 

46.6 

45.8 

9.9 

12.4 

14.3 

15.9 

17.3 

18.6 

19.9 

21.1 

22.3 

23.4 

24.5 

25.6 

26.6 

27.7 

28.7 

29.7 

30.7 

31.7 

32.6 

33.5 

34.4 

35.2 

36.1 

36.8 

37.5 

38.2 

38.8 

39.4 

39.9 

40.3 

40.6 

40.9 

41.1 

41.2 

41.3 

41.3 

41.2 

41 

40.7 

40.4 

9.4 

11.7 

13.4 

14.9 

16.2 

17.4 

18.5 

19.5 

20.6 

21.5 

22.5 

23.4 

24.4 

25.3 

26.2 

27.1 

27.9 

28.8 

29.7 

30.5 

31.3 

32.1 

32.9 

33.7 

34.5 

35.2 

35.9 

36.6 

37.2 

37.8 

38.4 

38.9 

39.4 

39.8 

40.1 

40.4 

40.7 

40.8 

40.9 

40.9 

a  对于
pw

w cos

D

αD
的中间值，其 fc值可由线性内插法求得。 
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表 3  向心球轴承的 X 和 Y 值 

单列轴承 双列轴承 

r

a

F

F
≤e 

r

a

F

F
＞e 

r

a

F

F
≤e 

r

a

F

F
＞e 轴承类型 “相对轴向载荷”a、b 

X Y X Y X Y X Y 

e 

r0

a0

C

Ff
 c 

2
w

a

iZD

F
 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

径向接触 

球轴承 

0.172 
0.345 
0.689 
1.03 
1.38 
2.07 
3.45 
5.17 
6.89 

0.172 
0.345 
0.689 
1.03 
1.38 
2.07 
3.45 
5.17 
6.89 

1 0 0.56 

2.3 
1.99 
1.71 
1.55 
1.45 
1.31 
1.15 
1.04 

1 

1 0 0.56 

2.3 
1.99 
1.71 
1.55 
1.45 
1.31 
1.15 
1.04 

1 

 

 

0.19 
0.22 
0.26 
0.28 
0.3 
0.34 
0.38 
0.42 
0.44 

 

 r0

a0

C

iFf
 c 2

w

a

ZD

F
 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

α=5° 

0.173 
0.346 
0.692 
1.04 
1.38 
2.08 
3.46 
5.19 
6.92 

0.172 
0.345 
0.689 
1.03 
1.38 
2.07 
3.45 
5.17 
6.89 

1 0 

此类轴承的 X、Y
和e值采用单列径
向接触球轴承的
值 

1 

2.78 
2.4 
2.07 
1.87 
1.75 
1.58 
1.39 
1.26 
1.21 

0.78 

3.74 
3.23 
2.78 
2.52 
2.36 
2.13 
1.87 
1.69 
1.63 

0.23 
0.26 
0.3 
0.34 
0.36 
0.4 
0.45 
0.5 
0.52 

α=10° 

0.175 
0.35 
0.7 
1.05 
1.4 
2.1 
3.5 
5.25 

7 

0.172 
0.345 
0.689 
1.03 
1.38 
2.07 
3.45 
5.17 
6.89 

1 0 0.46 

1.88 
1.71 
1.52 
1.41 
1.34 
1.23 
1.1 
1.01 

1 

1 

2.18 
1.98 
1.76 
1.63 
1.55 
1.42 
1.27 
1.17 
1.16 

0.75 

3.06 
2.78 
2.47 
2.29 
2.18 

2 
1.79 
1.64 
1.63 

0.29 
0.32 
0.36 
0.38 
0.4 
0.44 
0.49 
0.54 
0.54 

α=15° 

0.178 
0.357 
0.714 
1.07 
1.43 
2.14 
3.57 
5.35 
7.14 

0.172 
0.345 
0.689 
1.03 
1.38 
2.07 
3.45 
5.17 
6.89 

1 0 0.44 

1.47 
1.4 
1.3 
1.23 
1.19 
1.12 
1.02 

1 
1 

1 

1.65 
1.57 
1.46 
1.38 
1.34 
1.26 
1.14 
1.12 
1.12 

0.72 

2.39 
2.28 
2.11 

2 
1.93 
1.82 
1.66 
1.63 
1.63 

0.38 
0.4 
0.43 
0.46 
0.47 
0.5 
0.55 
0.56 
0.56 

角 
 
接 
 
触 
 
球 
 
轴 
 
承 

α=20° 
α=25°
α=30°
α=35°
α=40° 
α=45° 

— 
— 
— 
— 
— 
— 

— 
— 
— 
— 
— 
— 

1 0 

0.43 
0.41 
0.39 
0.37 
0.35 
0.33 

1 
0.87 
0.76 
0.66 
0.57 
0.5 

1 

1.09 
0.92 
0.78 
0.66 
0.55 
0.47 

0.7 
0.67 
0.63 
0.6 
0.57 
0.54 

1.63 
1.41 
1.24 
1.07 
0.93 
0.81 

0.57 
0.68 
0.8 
0.95 
1.14 
1.34 

调心球轴承 1 0 0.4 0.4cotα 1 0.42cotα 0.65 0.65cotα 1.5tanα 
分离型单列径向接触球轴承 

（磁电机轴承） 
1 0 0.5 2.5 — — — — 0.2 

a  允许的最大值取决于轴承设计（游隙和沟道深度）。可根据已知条件，采用第 1 栏或第 2 栏的值。 
b  对于“相对轴向载荷”和（或）接触角的中间值，其 X、Y和 e值可由线性内插法求得。 
c  f0的值见 GB/T 4662―2003。 
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5.1.2.3 串联配置 

两套或多套相同的单列径向接触球轴承或两套或多套相同的单列角接触球轴承以“串联”配置，并

排安装在同一轴上，作为一个整体（成对安装或成组安装）运转，该轴承组的径向基本额定动载荷等于

轴承套数的 0.7次幂乘以一套单列轴承的径向基本额定动载荷。为保证轴承之间载荷均匀分布，轴承应

正确制造和安装。 

5.1.2.4 可单独更换的轴承 

如果由于某些技术上的原因，轴承组被视为若干套彼此可单独更换的专门加工的单列轴承，则

5.1.2.3的规定不适用。 

5.2 径向当量动载荷 

5.2.1 单套轴承的径向当量动载荷 

径向接触和角接触球轴承在恒定的径向和轴向载荷作用下的径向当量动载荷为： 

Pr=XFr+YFa      ……………………………………（3） 

式中 X、Y值见表 3。这些系数适用于滚道沟曲率半径符合 5.1.1规定的轴承。对于其他的滚道沟曲

率半径，其 X、Y值可通过 ISO/TR 8646:1985中的 4.2计算求得。 

5.2.2 轴承组的径向当量动载荷 

5.2.2.1 单列角接触球轴承“背对背”或“面对面”配置 

两套相同的单列角接触球轴承以“背对背”或“面对面”配置，并排安装在同一轴上，作为一个整

体（成对安装）运转，计算其径向当量动载荷时，应按一套双列角接触轴承来考虑。 

注： 如果两套相同的单列径向接触球轴承以“背对背”或“面对面”配置运转，用户应向轴承制造厂咨询其径向

当量动载荷的计算方法。 

5.2.2.2 串联配置 

两套或多套相同的单列径向接触球轴承或两套或多套相同的单列角接触球轴承以“串联”配置，并

排安装在同一轴上，作为一个整体（成对安装或成组安装）运转，计算其径向当量动载荷时，采用单列

轴承的 X和 Y值。 

“相对轴向载荷”（见表 3）按 i=1和一套轴承的 Fa和 C0r值确定（即使 Fr和 Fa值为计算整个轴承

组当量载荷时用的总载荷）。 

5.3 基本额定寿命 

5.3.1 寿命公式 

向心球轴承的基本额定寿命公式为： 

L10=
3

r

r









P

C
       …………………………………（4） 

Cr和 Pr的值按 5.1和 5.2计算。 

该寿命公式也适用于 5.1.2中所述的两套或多套单列轴承组成的轴承组的寿命估算。此时，额定载

荷 Cr按整个轴承组计算，当量载荷 Pr按作用于该轴承组上的总载荷计算，所用的 X 和 Y值按 5.2.2的

规定。 

5.3.2 寿命公式的载荷限制条件 

该寿命公式在很宽的轴承载荷范围内均能给出满意的结果。但是，载荷过大会在球与沟道的接触处

产生有害的塑性变形。因此，当Pr大于C0r或0.5Cr两者中的较小者时，用户应向轴承制造厂咨询，以确

定该寿命公式的适用性。 

载荷过小会造成其他失效模式发生，本标准不包括这些失效模式。 

6 推力球轴承 

6.1 轴向基本额定动载荷 
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6.1.1 单列轴承的轴向基本额定动载荷 

单列、单向或双向推力球轴承的轴向基本额定动载荷为： 

Dw≤25.4mm、α=90°时， 

Ca=bmfcZ
2/3Dw

1.8            ………………………（5） 

Dw≤25.4mm、α≠90°时， 

Ca=bmfc（cosα）0.7tanαZ2/3Dw
1.8     ………………………（6） 

Dw＞25.4mm、α=90°时， 

Ca=3.647bmfcZ
2/3Dw

1.4          ………………………（7） 

Dw＞25.4mm、α≠90°时， 

Ca=3.647bmfc（cosα）0.7tanαZ2/3Dw
1.4   ………………………（8） 

式中： 

Z——同一方向上承受载荷的球数； 

bm=1.3。 

fc值见表 4，适用于滚道沟曲率半径不大于 0.54Dw 的轴承。 

采用更小的滚道沟曲率半径未必能提高轴承的承载能力，但采用大于上述值的沟曲率半径，则会降

低承载能力。在后一种情况下，应采用相应减小的 fc值。对于α≠90°的轴承，其减小的 fc值可通过 ISO/TR 

8646:1985中的公式（3-20）计算求得；对于 α=90°的轴承，其减小的 fc值可通过 ISO/TR 8646:1985

中的公式（3-25）计算求得。 

6.1.2 双列或多列球轴承的轴向基本额定动载荷 

承受同一方向载荷的双列或多列推力球轴承的轴向基本额定动载荷为： 

Ca=(Z1+Z2+…+Zn)×

103310

a

310

a2

2

310

1a

1

−























+⋅⋅⋅+








+









n

n

C

Z

C

Z

C

Z
     …………（9） 

球数为 Z1、Z2、…、Zn的各列的额定载荷 Ca1、Ca2、…Can，按 6.1.1中相应的单列轴承的公式计算。 

6.2 轴向当量动载荷 

α≠90°的推力球轴承，在恒定的径向和轴向载荷作用下的轴向当量动载荷为： 

Pa=XFr + YFa          ……………………………（10） 

式中 X 和 Y值见表 5。这些系数适用于滚道沟曲率半径符合 6.1.1规定的轴承。对于其他的滚道沟

曲率半径，其 X、Y值可通过 ISO/TR 8646:1985中的 4.2计算求得。 

α=90°的推力球轴承，只能承受轴向载荷。此类轴承的轴向当量动载荷为： 

Pa=Fa              ……………………………（11） 

6.3 基本额定寿命 

6.3.1 寿命公式 

推力球轴承的基本额定寿命公式为： 

L10=
3

a

a









P

C
          ……………………………（12） 

Ca和 Pa的值按 6.1和 6.2计算。 

6.3.2 寿命公式的载荷限制条件 

该寿命公式在很宽的轴承载荷范围内均能给出满意的结果。但是，载荷过大会在球与沟道的接触处

产生有害的塑性变形。因此，当Pa＞0.5Ca时，用户应向轴承制造厂咨询，以确定该寿命公式的适用性。 

载荷过小会造成其他失效模式发生，本标准不包括这些失效模式。 
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表 4  推力球轴承的 fc 值 

 

 

 

fc fc 

pw

w

D

D
 a 

α=90° pw

w cos

D

αD
 a 

α=45°b α=60° α=75° 

0.01 

0.02 

0.03 

0.04 

0.05 

0.06 

0.07 

0.08 

0.09 

0.1 

0.11 

0.12 

0.13 

0.14 

0.15 

0.16 

0.17 

0.18 

0.19 

0.2 

0.21 

0.22 

0.23 

0.24 

0.25 

0.26 

0.27 

0.28 

0.29 

0.3 

0.31 

0.32 

0.33 

0.34 

0.35 

36.7 

45.2 

51.1 

55.7 

59.5 

62.9 

65.8 

68.5 

71 

73.3 

75.4 

77.4 

79.3 

81.1 

82.7 

84.4 

85.9 

87.4 

88.8 

90.2 

91.5 

92.8 

94.1 

95.3 

96.4 

97.6 

98.7 

99.8 

100.8 

101.9 

102.9 

103.9 

104.8 

105.8 

106.7 

0.01 

0.02 

0.03 

0.04 

0.05 

0.06 

0.07 

0.08 

0.09 

0.1 

0.11 

0.12 

0.13 

0.14 

0.15 

0.16 

0.17 

0.18 

0.19 

0.2 

0.21 

0.22 

0.23 

0.24 

0.25 

0.26 

0.27 

0.28 

0.29 

0.3 

42.1 

51.7 

58.2 

63.3 

67.3 

70.7 

73.5 

75.9 

78 

79.7 

81.1 

82.3 

83.3 

84.1 

84.7 

85.1 

85.4 

85.5 

85.5 

85.4 

85.2 

84.9 

84.5 

84 

83.4 

82.8 

82 

81.3 

80.4 

79.6 

39.2 

48.1 

54.2 

58.9 

62.6 

65.8 

68.4 

70.7 

72.6 

74.2 

75.5 

76.6 

77.5 

78.3 

78.8 

79.2 

79.5 

79.6 

79.6 

79.5 

37.3 

45.9 

51.7 

56.1 

59.7 

62.7 

65.2 

67.3 

69.2 

70.7 

 

a  对于
pw

w

D

D
或

pw

w cos

D

αD
和（或）接触角非表中所列值时，其 fc值可用线性内插法求得。 

b  对于 α＞45°的推力轴承，α=45°的值可用于 α在 45°和 60°之间的内插计算。 
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表 5  推力球轴承的 X 和 Y 值 

单向轴承 b 双向轴承 

r

a

F

F
＞e 

r

a

F

F
≤e 

r

a

F

F
＞e α a 

X Y X Y X Y 

e 

 45°c 

50° 

55° 

60° 

65° 

70° 

75° 

80° 

85° 

0.66 

0.73 

0.81 

0.92 

1.06 

1.28 

1.66 

2.43 

4.8 

1 

1.18 

1.37 

1.6 

1.9 

2.3 

2.9 

3.89 

5.86 

11.75 

0.59 

0.57 

0.56 

0.55 

0.54 

0.53 

0.52 

0.52 

0.51 

0.66 

0.73 

0.81 

0.92 

1.06 

1.28 

1.66 

2.43 

4.8 

1 

1.25 

1.49 

1.79 

2.17 

2.68 

3.43 

4.67 

7.09 

14.29 

α≠90° 1.25tanα（1–
3

2
sinα） 1 

13

20
tanα（1–

3

1
sinα）

13

10
（1–

3

1
sinα） 1.25tanα（1–

3

2
sinα） 1 1.25tanα 

a  对于 α的中间值，其 X、Y和 e的值由线性内插法求得。 

b  
r

a

F

F
≤e不适用于单向轴承。 

c  对于 α＞45°的推力轴承，α=45°的值可用于 α在 45°和 50°之间的内插计算。 

7 向心滚子轴承 

7.1 径向基本额定动载荷 

7.1.1 单套轴承的径向基本额定动载荷 

向心滚子轴承的径向基本额定动载荷为： 

Cr=bmfc（iLwecosα）7/9Z3/4Dwe
29/27     ……………………（13） 

式中 bm值和 fc值分别见表 6 和表 7。仅对于在轴承载荷作用下接触应力沿受载最大的滚子与滚道

的接触区大致均匀分布的滚子轴承，表 6、表 7中所列的值才是适用的最大值。 

如果在载荷作用下，滚子与滚道接触的某些部分出现严重的应力集中，则应使用小于表 7所列的 fc
值。可以预计，这样的应力集中发生在诸如名义接触点的中心、线接触的两端、滚子未被精确引导的轴

承以及滚子长度大于 2.5倍滚子直径的轴承中。 

7.1.2 轴承组的径向基本额定动载荷 

7.1.2.1 “背对背”或“面对面”配置 

两套相同的单列向心滚子轴承以“背对背”或“面对面”配置，并排安装在同一轴上，作为一个整

体（成对安装）运转，计算其径向基本额定动载荷时应按一套双列轴承来考虑。 

7.1.2.2 “背对背”或“面对面”配置中可单独更换的轴承 

如果由于某些技术上的原因，轴承组被视为两套彼此可单独更换的轴承，则 7.1.2.1的规定不适用。 

表 6  向心滚子轴承的 bm值 

轴承类型 bm 

圆柱滚子轴承、圆锥滚子轴承和机制套圈滚针轴承 1.1 

冲压外圈滚针轴承 1 

调心滚子轴承 1.15 
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表 7  向心滚子轴承 fc 的最大值 

pw

wecos

D

αD  a
 fc 

0.01 

0.02 

0.03 

0.04 

0.05 

0.06 

0.07 

0.08 

0.09 

0.1 

0.11 

0.12 

0.13 

0.14 

0.15 

0.16 

0.17 

0.18 

0.19 

0.2 

0.21 

0.22 

0.23 

0.24 

0.25 

0.26 

0.27 

0.28 

0.29 

0.3 

52.1 

60.8 

66.5 

70.7 

74.1 

76.9 

79.2 

81.2 

82.8 

84.2 

85.4 

86.4 

87.1 

87.7 

88.2 

88.5 

88.7 

88.8 

88.8 

88.7 

88.5 

88.2 

87.9 

87.5 

87 

86.4 

85.8 

85.2 

84.5 

83.8 

a  对于
pw

wecos

D

αD
的中间值，其 fc值可由线性内插法求得。 

7.1.2.3 串联配置 

两套或多套相同的单列滚子轴承以“串联”配置，并排安装在同一轴上，作为一个整体（成对安装

或成组安装）运转，该轴承组的径向基本额定动载荷等于轴承套数的 7/9次幂乘以一套单列轴承的径向

基本额定载荷。为保证轴承之间载荷均匀分布，轴承应正确制造和安装。 

7.1.2.4 串联配置中可单独更换的轴承 

如果由于某些技术上的原因，轴承组被视为若干套彼此可单独更换的单列轴承，则 7.1.2.3的规定

不适用。 

7.2 径向当量动载荷 

7.2.1 单套轴承的径向当量动载荷 
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α≠0°的向心滚子轴承在恒定的径向和轴向载荷作用下的径向当量动载荷为： 

Pr = XFr + YFa             ……………………………（14） 

式中 X 和 Y值见表 8。 

α=0°的向心滚子轴承，只能承受径向载荷，其径向当量载荷为： 

Pr = Fr                ……………………………（15） 

注： α=0°的向心滚子轴承承受轴向载荷的能力与轴承设计和制造方法关系极大。因此，α=0°的向心滚子轴承在

承受轴向载荷时，用户应向轴承制造厂咨询有关当量载荷和寿命的推荐值。 

7.2.2 轴承组的径向当量动载荷 

7.2.2.1 单列角接触滚子轴承“背对背”或“面对面”配置 

两套相同的单列角接触滚子轴承以“背对背”或“面对面”配置，并排安装在同一轴上，作为一个

整体（成对安装）运转，计算其径向当量动载荷时，根据 7.1.2.1，应按一套双列轴承来考虑，X和 Y值

采用表 8中双列轴承的值。 

7.2.2.2 串联配置 

两套或多套相同的单列角接触滚子轴承以“串联”配置，并排安装在同一轴上，作为一个整体（成

对安装或成组安装）运转，计算其径向当量载荷时，采用表 8中单列轴承的 X 和 Y值。 

表 8  向心滚子轴承的 X和 Y值 

r

a

F

F
≤e 

r

a

F

F
＞e 

轴承类型 

X Y X Y 

e 

单列 α≠0 1 0 0.4 0.4cotα 1.5tanα 

双列 α≠0 1 0.45cotα 0.67 0.67cotα 1.5tanα 

7.3 基本额定寿命 

7.3.1 寿命公式 

向心滚子轴承的基本额定寿命公式为： 

L10=
310

r

r









P

C
            …………………………（16） 

Cr和 Pr的值按 7.1和 7.2计算。 

该寿命公式也适用于 7.1.2所述的两套或多套单列轴承组成的轴承组的寿命估算。此时，额定载荷

Cr按整个轴承组计算，当量载荷 Pr按作用于轴承组上的总载荷计算，所用的 X、Y值按 7.2.2的规定。 

7.3.2 寿命公式的载荷限制条件 

该寿命公式在很宽的轴承载荷范围内均能给出满意的结果。但是，载荷过大会使滚子与滚道接触的

某些部分产生严重的应力集中。因此，当 Pr＞0.5Cr时，用户应向轴承制造厂咨询，以确定该寿命公式

的适用性。 

载荷过小会造成其他失效模式发生，本标准不包括这些失效模式。 

8 推力滚子轴承 

8.1 轴向基本额定动载荷 

8.1.1 单列轴承的轴向基本额定动载荷 

如果承受同一方向载荷的全部滚子只与同一垫圈滚道区域接触，则此推力滚子轴承应按一套单列轴

承来考虑。 

单列、单向或双向推力滚子轴承的轴向基本额定动载荷为： 

α=90°时， 

Ca=bmfcLwe
7/9Z3/4Dwe

29/27        …………………………（17） 
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α≠90°时， 

Ca=bmfc(Lwecosα)7/9tanαZ3/4Dwe
29/27      ………………………（18） 

式中： 

Z——同一方向上承受载荷的滚子数。 

如果轴承轴线的同一侧装有若干个轴线重合的滚子，则可将这些滚子视为一个滚子，其长度 Lwe（见

3.12）等于这几个滚子长度之和。 

bm值和 fc值分别见表 9 和表 10。仅对于在轴承载荷作用下接触应力沿受载最大的滚子与滚道的接

触区大致均匀分布的滚子轴承，表 9和表 10中所列的值才是适用的最大值。。 

如果在载荷作用下，滚子与滚道接触的某些部分出现严重的应力集中，则应使用小于表 10所列的

fc值。可以预计，这样的应力集中发生在诸如名义接触点的中心、线接触的两端、滚子未被精确引导的

轴承以及滚子长度大于 2.5倍滚子直径的轴承中。 

如果推力滚子轴承的内部几何参数使滚子与滚道接触区产生较大的滑动，例如：推力圆柱滚子轴承

的滚子长度与滚子组节圆直径之比较大时，也应取较小的 fc值。 

表 9  推力滚子轴承的 bm值 

轴承类型 bm 

推力圆柱滚子轴承和推力滚针轴承 1 

推力圆锥滚子轴承 1.1 

推力调心滚子轴承 1.15 

8.1.2 双列或多列推力滚子轴承的轴向基本额定动载荷 

承受同一方向载荷的双列或多列推力滚子轴承的轴向基本额定动载荷为： 

Ca=（Z1Lwe1+Z2Lwe2+…+ZnLwen）×

9229

a

we
29

a2

2we2
29

a1

1we1

−























+⋅⋅⋅+








+









n

nn

C

LZ

C

LZ

C

LZ
………（19） 

滚子数为 Z1、Z2…、Zn、长度为 Lwe1、Lwe2、…、Lwen的各列的额定载荷 Ca1、Ca2、…、Can，按 8.1.1

中相应的单列轴承的公式计算。 

与同一垫圈滚道区域接触的滚子或部分滚子属于一列。 

8.1.3 轴承组的轴向基本额定动载荷 

8.1.3.1 串联配置 

两套或多套相同的单向推力滚子轴承，以“串联”配置，并排安装在同一轴上，作为一个整体（成

对安装或成组安装）运转，该轴承组的轴向基本额定动载荷等于轴承套数的 7/9次幂乘以一套轴承的额

定载荷。为保证轴承之间载荷均匀分布，轴承应正确制造和安装。 

8.1.3.2 可单独更换的轴承 

如果由于某些技术上的原因，轴承组被视为若干套彼此可单独更换的单向轴承，则 8.1.3.1的规定

不适用。 

8.2 轴向当量动载荷 

α≠90°的推力滚子轴承在恒定的径向和轴向载荷作用下的轴向当量动载荷为： 

Pa = XFr + YFa          …………………………（20） 

式中 X 和 Y值见表 11。 

α=90°的推力滚子轴承，只能承受轴向载荷，此类轴承的轴向当量动载荷为： 

Pa = Fa              …………………………（21） 

8.3 基本额定寿命 

8.3.1 寿命公式 

推力滚子轴承的基本额定寿命公式为： 
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L10=
310

a

a









P

C
           ……………………………（22） 

Ca和 Pa的值按 8.1和 8.2计算。 

该寿命公式也适用于 8.1.3中所述的两套或多套单向推力滚子轴承组成的轴承组的寿命估算。此时，

额定载荷 Ca按整个轴承组计算，当量载荷 Pa按作用于轴承组上的总载荷计算，所用的 X 和 Y值按 8.2

中单向轴承的值。 

表 10  推力滚子轴承 fc的最大值 

fc fc 

pw

we

D

D  a 
α=90° pw

we cos

D

αD  a 
α=50°b α=65°c α=80°d 

0.01 

0.02 

0.03 

0.04 

0.05 

0.06 

0.07 

0.08 

0.09 

0.1 

0.11 

0.12 

0.13 

0.14 

0.15 

0.16 

0.17 

0.18 

0.19 

0.2 

0.21 

0.22 

0.23 

0.24 

0.25 

0.26 

0.27 

0.28 

0.29 

0.3 

105.4 

122.9 

134.5 

143.4 

150.7 

156.9 

162.4 

167.2 

171.7 

175.7 

179.5 

183 

186.3 

189.4 

192.3 

195.1 

197.7 

200.3 

202.7 

205 

207.2 

209.4 

211.5 

213.5 

215.4 

217.3 

219.1 

220.9 

222.7 

224.3 

0.01 

0.02 

0.03 

0.04 

0.05 

0.06 

0.07 

0.08 

0.09 

0.1 

0.11 

0.12 

0.13 

0.14 

0.15 

0.16 

0.17 

0.18 

0.19 

0.2 

0.21 

0.22 

0.23 

0.24 

0.25 

0.26 

 

109.7 

127.8 

139.5 

148.3 

155.2 

160.9 

165.6 

169.5 

172.8 

175.5 

177.8 

179.7 

181.1 

182.3 

183.1 

183.7 

184 

184.1 

184 

183.7 

183.2 

182.6 

181.8 

180.9 

179.8 

178.7 

107.1 

124.7 

136.2 

144.7 

151.5 

157 

161.6 

165.5 

168.7 

171.4 

173.6 

175.4 

176.8 

177.9 

178.8 

179.3 

179.6 

179.7 

179.6 

179.3 

105.6 

123 

134.3 

142.8 

149.4 

154.9 

159.4 

163.2 

166.4 

169 

171.2 

173 

174.4 

175.5 

176.3 

a  对于
pw

we

D

D
或

pw

we cos

D

αD
的中间值，其 fc值可由线性内插法求得。 

b  用于 45°＜α＜60°。 
c  用于 60°≤α＜75°。 
d  用于 75°≤α＜90°。 

8.3.2 寿命公式的载荷限制条件 
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该寿命公式在很宽的轴承载荷范围内均能给出满意的结果。但是，载荷过大会使滚子与滚道接触的

某些部分产生严重的应力集中。因此，当 Pa>0.5Ca时，用户应向轴承制造厂咨询，以确定该寿命公式

的适用性。 

载荷过小会造成其他失效模式发生，本标准不包括这些失效模式。 

表 11  推力滚子轴承的 X 和 Y 值 

r

a

F

F
≤e 

r

a

F

F
＞e 

轴承类型 

X Y X Y 

e 

单向，α≠90° －a －a tanα 1 1.5tanα 

双向，α≠90° 1.5tanα 0.67 tanα 1 1.5tanα 

a  
r

a

F

F
≤e不适用于单向轴承。 

9 修正额定寿命 

9.1 总则 

多年来，采用基本额定寿命 L10作为轴承性能的判据，获得了令人满意的结果，该寿命是与 90%可

靠度、常用优质材料和良好加工质量以及常规运转条件相关联的寿命。 

然而，对于许多应用场合，还希望计算不同水平可靠度下的寿命，和（或）更精确地计算特定润滑

和污染条件下的寿命。业经证实，采用当代优质轴承钢的轴承在良好的运转条件下且在低于某一赫兹滚

动体接触应力下运转，如果不超过轴承钢的疲劳极限，轴承寿命远远高于 L10寿命。反之，在不良的运

转条件下，轴承寿命则远远低于 L10寿命。 

本标准采用系统方法计算疲劳寿命。采用该方法，各相互关联因素的变化和相互作用对系统寿命的

影响，均可通过对该滚动接触表面或表面下引起的附加应力而予以考虑。 

本标准不仅引入了修正系数 a1，还引入了基于寿命计算系统方法的寿命修正系数 aISO。这些系数用

于修正额定寿命公式： 

Lnm=a1aISOL10         ……………………………（23） 

可靠度范围内的可靠度寿命修正系数 a1见 9.2，基于系统方法的修正系数 aISO的估算方法详见 9.3。 

9.2 可靠度寿命修正系数 a1 

可靠度的定义见3.2。修正额定寿命按公式（23）计算，可靠度寿命修正系数a1的数值见表12。 

注： 表12中，可靠度95%～99%的a1值较本标准以前版本中的相应数值略有改变。 

表 12  可靠度寿命修正系数 a1 

可靠度% Lnm a1 可靠度% Lnm a1 

90 

95 

96 

97 

98 

99 

 

 

L10m 

L5m 

L4m 

L3m 

L2m 

L1m 

 

 

1 

0.64 

0.55 

0.47 

0.37 

0.25 

 

 

99.2 

99.4 

99.6 

99.8 

99.9 

99.92 

99.94 

99.95 

L0.8m 

L0.6m 

L0.4m 

L0.2m 

L0.1m 

L0.08m 

L0.06m 

L0.05m 

0.22 

0.19 

0.16 

0.12 

0.093 

0.087 

0.080 

0.077 

9.3 系统方法的寿命修正系数 

9.3.1 总则 
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如果润滑条件、清洁度和其他运转条件良好，低于一定载荷的当代高质量轴承能够达到无限长的寿

命。 

对于采用优质材料和良好加工质量的滚动轴承，在其接触应力约为1 500MPa时达到疲劳应力极限。

该应力值考虑了由于加工误差和运转条件引起的附加应力。如果加工精度和（或）材料质量降低，疲劳

应力极限将会下降。 

然而，在许多应用场合，接触应力大于 1 500MPa。此外，运转条件可能会引起附加应力，从而进

一步降低轴承寿命。 

可将所有运转影响因素与作用应力和材料强度联系起来，如： 

——压痕产生边缘应力； 

——油膜厚度减小则增大滚道和滚动体接触区内的应力； 

——温升则降低材料的疲劳应力极限，即强度； 

——内圈配合过紧产生环向应力。 

轴承寿命的不同影响因素之间是相互关联的。由于在系统方法中考虑了各相互关联因素的变化和相

互作用对系统寿命的影响，因此，采用系统方法计算疲劳寿命是恰当的。为采用修正寿命系统方法进行

计算，已制定了切实可行的方法来确定寿命修正系数aISO，这些方法考虑了轴承钢的疲劳应力极限，并

易于估算出润滑和污染对轴承寿命的影响，见9.3.3。 

关于轴承的工作游隙以及由于轴承偏斜造成滚道压应力分布不均匀而对轴承寿命的附加影响的理

论说明，参见ISO/TS 16281[1]。 

9.3.2 疲劳载荷极限 

aISO可用σu/σ（疲劳应力极限与实际应力之比）的函数表示，它包含了所能考虑到的诸多影响因素

（见图1）。 

图1中，对于某一给定的润滑条件，曲线还表明了使用疲劳判据时，如果实际应力σ降至疲劳应力极

限σu，aISO如何逐渐趋近于无限大。传统的轴承寿命计算是将正交剪切应力作为疲劳判据的（参见参考

文献[3]），因此，图1中的曲线也是以剪切疲劳强度为基础的。 

图 1中的曲线可用下列公式表示： 

aISO = f 








σ

σu          ……………………………（24） 

滚道上决定疲劳的应力主要取决于轴承内部载荷分布和最大承载接触处次表面应力的分布。为便于

实际计算，引入疲劳载荷极限Cu（参见参考文献[3]）。 

与GB/T 4662―2003中的额定静载荷类似，Cu定义为滚道最大承载接触处刚好达到疲劳应力极限时

的载荷。于是，比值σu/σ十分接近比值Cu/P，寿命修正系数aISO则可表示为： 

aISO = f 








P

Cu          ……………………………（25） 

 
图1 寿命修正系数 aISO 
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计算Cu时，应考虑下列影响因素： 

——轴承的类型、尺寸和内部几何结构； 

——滚动体和滚道的轮廓形状； 

——加工质量； 

——滚道材料的疲劳极限。 

疲劳载荷极限Cu值可使用附录B中的公式确定。 

9.3.3 估算寿命修正系数的实用方法 

9.3.3.1 总则 

现代技术已可以通过计算机应用理论与试验技术和实际经验的结合来确定aISO。除了轴承类型、疲

劳载荷和轴承载荷，本标准中的aISO还考虑了下列影响因素： 

——润滑（如润滑剂类型、黏度、轴承转速、轴承尺寸、添加剂）； 

——环境（如污染程度、密封）； 

——污染物颗粒（如硬度、相对于轴承尺寸的颗粒尺寸、润滑方法、过滤法）； 

——安装（安装中的清洁度，如仔细清洗，过滤供给油）。 

轴承游隙和偏斜对轴承寿命的影响参见ISO/TS 16281[1]。 

可从下列公式中推导出轴承寿命修正系数aISO： 

aISO = f 







κ

P

Ce
,uC ………………………………………（26） 

eC和κ系数考虑了污染和润滑条件，见9.3.3.2和9.3.3.3。 

各轴承类型的寿命修正系数aISO值可从图3～图6中得到。 

P为当量动载荷，由公式（3）、（10）、（11）、（14）、（15）、（20）和（21）确定。 

9.3.3.2 污染系数 

如果润滑剂被固体颗粒污染，当这些颗粒被滚碾时，滚道上将产生永久性压痕。在这些压痕处，局

部应力升高，这将导致轴承寿命降低。这种由润滑油膜中的污染物造成的寿命降低，可通过污染系数eC

来予以考虑。 

由润滑油膜中的固体颗粒引起的寿命降低取决于： 

——颗粒的类型、尺寸、硬度和数量； 

——润滑油膜厚度（黏度比κ，见9.3.3.3）； 

——轴承尺寸。 

污染系数的参考值见表 13，表 13仅列出了润滑良好的轴承的常见的污染级别。更精确、更详细的

参考值可从附录 A 中的线图或公式得到。这些数值对于不同硬度和韧性的颗粒混合物是有效的，混合

物中的硬颗粒决定修正额定寿命。如果存在较大的硬颗粒，其尺寸超过了 GB/T 14039―2002[7]清洁度级

别中的规定尺寸，轴承寿命将明显低于计算额定寿命。 

表 13  污染系数 eC 

eC 
污染级别 

Dpw＜100mm Dpw≥100mm 

极度清洁 

颗粒尺寸约为润滑油膜厚度； 

实验室条件 

1 1 

高度清洁 

  油经过极精细的过滤器过滤； 

  密封型脂润滑（终身润滑）轴承的一般情况 

0.8～0.6 0.9～0.8 
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表 13（续） 

eC 
污染级别 

Dpw＜100mm Dpw≥100mm 

一般清洁 

  油经过精细的过滤器过滤； 

  防尘型脂润滑（终身润滑）轴承的一般情况 

0.6～0.5 0.8～0.6 

轻度污染 

  润滑剂轻度污染 
0.5～0.3 0.6～0.4 

常见污染 

  非整体密封轴承的一般情况；一般过滤； 

  有磨损颗粒并从周围侵入 

0.3～0.1 0.4～0.2 

严重污染 

  轴承环境被严重污染且轴承配置密封不合适 
0.1～0 0.1～0 

极严重污染 0 0 

本标准未考虑水或其他液体造成的污染。 

严重污染（eC→0）时，将产生磨损失效，轴承的寿命将远远低于计算的修正额定寿命。 

9.3.3.3 黏度比 

9.3.3.3.1 黏度比的计算 

润滑剂的有效性主要取决于滚动接触表面的分离程度。若要形成充分润滑分离油膜，润滑剂在达到

其工作温度时应具有一定的最小黏度。润滑剂将表面分离所需的条件可用黏度比（实际运动黏度ν与参

考运动黏度ν1之比）来表示。实际运动黏度ν系指润滑剂在工作温度下的运动黏度。 

κ = 
1ν

ν
               …………………………（27） 

为在滚动接触表面之间形成充分的润滑油膜，润滑剂在工作温度下应保持一定的最小黏度。如果工

作黏度ν增大，则轴承寿命可延长。 

参考运动黏度ν1可利用图2中的线图来估算，它取决于轴承转速和节圆直径Dpw［也可采用轴承平均

直径0.5（d+D）］，或按下列公式（28）和（29）来计算： 

n＜1000 r/min时， 

ν1 = 45000 n −0.83Dpw 
−0.5      …………………………（28） 

n≥1000 r/min时， 

ν1 = 4500 n −0.5Dpw 
−0.5       …………………………（29） 

9.3.3.3.2 计算黏度比的限制条件 

κ的计算是以矿物油和具有良好加工质量的轴承滚道表面为基础的。 

合成烃（SHC）类的合成油也可参照使用图2中的线图以及公式（28）和（29）。相对于矿物油，

其较大的黏度指数（黏度随温度变化不大），可通过其较大的黏压系数来补偿。因此，虽然两种类型的

油在40℃时具有相同的黏度，但其形成大致相同油膜的工作温度却不相同。 

如果需要更精确地估算κ值，如：尤其是对于机加工滚道表面的粗糙度、特殊的黏压系数和特殊的

密度等等，可使用油膜参数Λ。油膜参数在许多文献（如文献 [4]）中都有介绍。 

计算出Λ后，κ值可用下列公式近似地估算： 

κ ≈ Λ 1.3             …………………………（30） 

9.3.3.3.3 脂润滑 

图2中的线图以及公式（28）和（29）也同样适用于润滑脂的基础油黏度。采用脂润滑，由于润滑

脂的析油能力较弱，接触处可能在严重贫油的状态下运转，导致润滑不良，并可能导致轴承寿命降低。 
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图2 参考运动黏度 ν1 

9.3.3.3.4 极压（EP）添加剂 

黏度比 κ＜1、污染系数 eC≥0.2时，如果润滑剂中加入了经证实是有效的极压（EP）添加剂，则可

在 eC和 aISO的计算中采用 κ = 1。此时，相对于按实际 κ值计算出来的使用正常润滑剂的寿命修正系数

aISO，如果该 aISO＞3，也应将 aISO限制在 aISO≤3的范围内。 

如果使用一种有效的 EP添加剂，能产生对接触表面有利的磨平效应，则可增大 κ值。严重污染（eC 

＜0.2＝时，应根据润滑剂的实际污染程度，确认 EP添加剂的有效性。EP添加剂的有效性应通过实际

应用或合适的轴承试验进行验证。 

9.3.3.4 寿命修正系数的计算 

寿命修正系数aISO可利用图3～图6很容易地估算出来或按照公式（31）～（42）计算求得。如何确

定线图和公式中的系数Cu、eC和κ，在9.3.2、9.3.3.2和9.3.3.3中说明。 

污染系数的参考值见表13。更精确、更详细的参考值可从附录A中的线图或公式得到。 

根据实际情况，寿命修正系数aISO应限制到aISO≤50的范围内。
P

Ce uC ＞5时，该极限也适用。 

κ＞4时，按κ = 4计。 

κ＜0.1时，按目前的经验无法计算aISO系数，而且κ＜0.1的aISO值也超出了公式和线图的范围。 
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图3 向心球轴承的寿命修正系数 aISO 

图3中的曲线基于下列公式： 

0.1≤κ＜0.4时， 

aISO = 0.1

3.93/1
uC

83.0

054381.0

2649.2
5671.21

−



























 −−
P

Ce

κ
  …………………（31） 

0.4≤κ＜1时， 

aISO = 0.1

3.93/1
uC

83.0

19087.0

9987.1
5671.21

−



























 −−
P

Ce

κ
  …………………（32） 

1≤κ≤4时， 

aISO = 0.1

3.93/1
uC

83.0

071739.0

9987.1
5671.21

−



























 −−
P

Ce

κ
  …………………（33） 



GB/T 6391―2011//// ISO 281:2007 

21 

 

图4 向心滚子轴承的寿命修正系数 aISO 

图4中的曲线基于下列公式： 

0.1≤κ＜0.4时， 

aISO = 0.1

185.94.0
uC

054381.0

3993.1
5859.11

−



























 −−
P

Ce

κ
   …………………（34） 

0.4≤κ＜1时， 

aISO = 0.1

185.94.0
uC

19087.0

2348.1
5859.11

−



























 −−
P

Ce

κ
    …………………（35） 

1≤κ≤4时， 

aISO = 0.1

185.94.0
uC

071739.0

2348.1
5859.11

−



























 −−
P

Ce

κ
    …………………（36） 
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图5 推力球轴承的寿命修正系数 aISO 

图5中的曲线基于下列公式： 

0.1≤κ＜0.4时， 

aISO = 0.1

3.93/1
uC

83.0

054381.0 3
2649.2

5671.21

−



























 −−
P

Ce

κ
  ……………………（37） 

0.4≤κ＜1时， 

aISO = 0.1

3.93/1
uC

83.0

19087.0 3
9987.1

5671.21

−



























 −−
P

Ce

κ
   ……………………（38） 

1≤κ≤4时， 

aISO = 0.1

3.93/1
uC

83.0

071739.0 3
9987.1

5671.21

−



























 −−
P

Ce

κ
   ……………………（39） 
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图6 推力滚子轴承的寿命修正系数 aISO 

图6中的曲线基于下列公式： 

0.1≤κ＜0.4时， 

aISO = 0.1

185.94.0
uC

054381.0 5.2
3993.1

5859.11

−



























 −−
P

Ce

κ
   ……………………（40） 

0.4≤κ＜1时， 

aISO = 0.1

185.94.0
uC

19087.0 5.2
2348.1

5859.11

−



























 −−
P

Ce

κ
   ……………………（41） 

1≤κ≤4时， 

aISO = 0.1

185.94.0
uC

071739.0 5.2
2348.1

5859.11

−



























 −−
P

Ce

κ
   ……………………（42） 
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附 录 A 

（资料性附录） 

估算污染系数的详细方法 

A.1 总则 

9.3.3.2给出了估算污染系数eC大小的简化方法。本附录提出了更先进、更详细的方法来计算eC系数，

并在线图中说明了不同影响因素对污染的影响程度。eC确定后，按照9.3.3.4计算寿命修正系数。 

下列润滑方法的污染系数可用线图或公式确定： 

——油供给轴承之前经过在线过滤的循环油润滑； 

——油浴润滑或使用离线过滤器的循环油润滑； 

——脂润滑。 

采用油雾润滑时，估算污染对eC系数的影响，参见ISO/TR 1281-2[2]。 

A.2 符号 

第4章给出的以及下列符号适用于本附录。 

x：按照GB/T 18854―2002 [5]标定的污染物颗粒尺寸，µm（c） 

βx(c)：对污染物颗粒尺寸x的过滤比 

代号（c）表示计数尺寸为x µm的颗粒计数器是按照GB/T 18854―2002[5]校准的自动光学单粒计数

器（APC）。 

A.3 不同润滑方法所选用的公式和线图的条件 

A.3.1 使用在线过滤器的循环油润滑 

选用线图和公式时，根据GB/T 18853－2002[6]，颗粒尺寸x µm（c）的过滤比βx(c)是最大的影响因素。

这些线图还给出了一定范围内的清洁度代号（符合GB/T 14039―2002[7]的规定）适用的污染级别。污染

级别主要对应于通过在线过滤器之前的润滑油的状况。 

注： 利用样品油测量润滑油清洁度的研究表明：若要准确地确定润滑油的清洁度是非常困难的。即使采取一切可

能的预防措施，也很难不污染样品油，而且在计数颗粒时，还可能包含润滑油添加剂的沉淀物。因此，即使

是分析非常清洁的润滑油，也极有可能由于外部污染而不能得到正确的测量结果。 

润滑油经过滤器过滤了一定时间之后，使用在线过滤器的循环油的清洁度通常会有所提高。因此，一般情况

下，润滑油经过在线过滤器之前的污染级别最适合代表循环油系统的实际清洁度。由于难以准确地测量润滑

油的清洁度，因此，如果使用在线过滤的循环油系统，在选择适用的eC线图或公式时，应将颗粒尺寸x的过滤

比βx(c)作为主要影响因素。 

A.3.2 油浴润滑 

对于油浴和仅使用离线过滤器的循环油系统，线图和公式的选用应根据所要求的污染级别确定，污

染级别用一定范围内的清洁度代号（符合GB/T 14039―2002的规定）表示。 

A.3.3 脂润滑 

对于脂润滑，各种清洁度级别推荐选用的线图和公式参见表A.1，应根据此表选用线图和公式。 

A.3.4 轴承安装和供油 

为得到预期寿命，从启动开始和新油供给润滑系统之后，应使轴承在期望的工作条件下转动。 

因此，安装后应对轴承周围环境进行认真清洁，尤其是当轴承必需在所期望的最洁净的环境中运转

时更应如此。新油在供给润滑油系统之前进行过滤也同样重要，因此，过滤器的过滤效果至少应和润滑 
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油系统所用的过滤器一样，但效率最好更高些。 

A.4 使用在线过滤器的循环油润滑的污染系数eC 

对于使用在线过滤器的循环油系统，在润滑油供给轴承之前，污染系数eC可用图A.1～图A.4中的线

图或公式确定。线图或公式的选用基本上由过滤比βx(c)决定，而且所选x(c)的βx(c)值应等于或大于每一线

图中的示值。润滑油系统的清洁度也应在清洁度代号（符合GB/T 14039―2002的规定）所示范围内。 

 

公式：eC = a













−

3/1

pw

5663.0
1

D
，式中，a = 0.0864 κ0.68Dpw

0.55 且a≤1 

GB/T 14039―2002代号范围：―/13/10，―/12/10，―/13/11，―/14/11 

图 A.1  使用在线过滤器的循环油润滑的 eC系数 

     β6(c)=200，GB/T 14039―2002代号―/13/10 

 

公式：eC = a













−

3/1

pw

9987.0
1

D
，式中，a = 0.0432 κ0.68Dpw

0.55 且a≤1 

GB/T 14039―2002代号范围：―/15/12，―/16/12，―/15/13，―/16/13 

图 A.2  使用在线过滤器的循环油润滑的 eC系数 

       β12(c)=200，GB/T 14039―2002代号―/15/12 
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公式：eC = a













−

3/1

pw

6329.1
1

D
，式中，a = 0.0288 κ0.68Dpw

0.55 且a≤1 

GB/T 14039―2002代号范围：―/17/14，―/18/14，―/18/15，―/19/15 

图 A.3  使用在线过滤器的循环油润滑的 eC系数 

     β25(c)≥75，GB/T 14039―2002代号―/17/14 

 

 

公式：eC = a













−

3/1

pw

3362.2
1

D
，式中，a = 0.0216 κ0.68Dpw

0.55 且a≤1 

GB/T 14039―2002代号范围：―/19/16，―/20/17，―/21/18，―/22/18 

图 A.4  使用在线过滤器的循环油润滑的 eC系数 

    β40(c)≥75，GB/T 14039―2002代号―/19/16 

A.5 未经过滤或使用离线过滤器的油润滑的污染系数eC 
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对于未经过滤或使用离线过滤器的油润滑，污染系数eC可用图A.5～图A.9中的线图或公式确定。每

一线图中所示的清洁度代号（符合GB/T 14039―2002的规定）范围用于选择适用的线图或公式。 

 

 

公式：eC = a













−

3/1

pw

6796.0
1

D
，式中，a = 0.0864 κ0.68Dpw

0.55 且a≤1 

GB/T 14039―2002代号范围：―/13/10，―/12/10，―/11/9，―/12/9 

图 A.5  未经过滤或使用离线过滤器的油润滑的 eC系数 

      GB/T 14039―2002代号―/13/10 

 

 

公式：eC = a













−

3/1

pw

141.1
1

D
，式中，a = 0.0288 κ0.68Dpw

0.55 且a≤1 

GB/T 14039―2002代号范围：―/15/12，―/14/12，―/16/12，―/16/13 

图 A.6  未经过滤或使用离线过滤器的油润滑的 eC系数 

     GB/T 14039―2002代号―/15/12 
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公式：eC = a













−

3/1

pw

67.1
1

D
，式中，a = 0.0133 κ0.68Dpw

0.55 且a≤1 

GB/T 14039―2002代号范围：―/17/14，―/18/14，―/18/15，―/19/15 

图 A.7  未经过滤或使用离线过滤器的油润滑的 eC系数 

     GB/T 14039―2002代号―/17/14 

 

 

公式：eC = a













−

3/1

pw

5164.2
1

D
，式中，a = 0.00864 κ0.68Dpw

0.55 且a≤1 

GB/T 14039―2002代号范围：―/19/16，―/18/16，―/20/17，―/21/17 

图 A.8  未经过滤或使用离线过滤器的油润滑的 eC系数 

    GB/T 14039―2002代号―/19/16 
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公式：eC = a













−

3/1

pw

8974.3
1

D
，式中，a = 0.00411 κ0.68Dpw

0.55 且a≤1 

GB/T 14039―2002代号范围：―/21/18，―/21/19，―/22/19，―/23/19 

图 A.9  未经过滤或使用离线过滤器的油润滑的 eC系数 

      GB/T 14039―2002代号―/21/18 

A.6 脂润滑的的污染系数eC 

对于脂润滑，污染系数eC可用图A.10～图A.14中的线图或公式确定。表A.1用于选择适用的线图或

公式。根据现有的工作条件，选择表中最适用的行。 

表 A.1  脂润滑选用的线图和公式 

工作条件 污染级别 

仔细清洗、极洁净安装；密封相对工作条件优良；连续或在很短的间隔内再加脂 

脂润滑（终身润滑）密封轴承，且密封能力相对工作条件有效 

高度清洁 

图A.10 

清洗、洁净安装；密封相对工作条件良好；按照制造厂的规定再加脂 

脂润滑（终身润滑）密封轴承，密封能力相对工作条件适当，如防尘轴承 

一般清洁 

图A.11 

洁净安装；密封能力相对工作条件一般；按照制造厂的规定再加脂 
轻度至常见污染 

图A.12 

在车间安装；安装后，轴承和应用场合未充分清洗；密封能力相对工作条件较差；

再加脂间隔长于制造厂推荐的时间 

严重污染 

图A.13 

在污染的环境下安装；密封不适；再加脂间隔长 极严重污染 

图A.14 
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公式：eC = a













−

3/1

pw

6796.0
1

D
，式中，a = 0.0864 κ0.68Dpw

0.55 且a≤1 

图 A.10  高度清洁的脂润滑的 eC系数 

 

 

 

公式：eC = a













−

3/1

pw

141.1
1

D
，式中，a = 0.0432 κ0.68Dpw

0.55 且a≤1 

图 A.11  一般清洁的脂润滑的 eC系数 
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公式：Dpw＜500mm时，eC = a













−

3/1

pw

887.1
1

D
，式中，a = 0.0177 κ0.68Dpw

0.55 且a≤1 

      Dpw≥500mm时，eC = a













−

3/1

pw

677.1
1

D
，式中，a = 0.0177 κ0.68Dpw

0.55 且a≤1 

图 A.12  轻度至常见污染的脂润滑的 eC系数 

 

 

公式：eC = a













−

3/1

pw

662.2
1

D
，式中，a = 0.0115 κ0.68Dpw

0.55 且a≤1 

图 A.13  严重污染的脂润滑的 eC系数 
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公式：eC = a













−

3/1

pw

06.4
1

D
，式中，a = 0.00617 κ0.68Dpw

0.55 且a≤1 

图 A.14  极严重污染的脂润滑的 eC系数 
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附 录 B 

（资料性附录） 

疲劳载荷极限的计算方法 

B.1 总则 

本附录包含了疲劳载荷极限Cu值的推荐计算方法，考虑了轴承类型、大小、内部几何形状、滚动体

和滚道的轮廓以及滚道材料的疲劳极限。 

本标准正文中的说明和限制条件也适用于本方法。 

疲劳载荷极限Cu并不能作为选用轴承的唯一判据。即使轴承载荷小于疲劳极限时，滚动轴承也不一

定具有无限长的寿命。在轴承的实际应用中，边界或混合润滑以及润滑剂污染将导致滚道材料的应力增

大，因此，即使轴承载荷小于疲劳载荷极限时，局部也会超过滚道材料的疲劳极限。润滑和润滑剂污染

的影响在9.3额定寿命的计算方法和附录A中予以考虑。 

B.2 符号 

第4章给出的以及下列符号适用于本附录。 

E：弹性模量，N/mm2 

E(χ)：第二类完全椭圆积分 

e：外圈或座圈的下标 

F(ρ)：相对曲率差 

i：内圈或轴圈的下标 

K(χ)：第一类完全椭圆积分 

Qu：单个接触处的疲劳载荷极限，N 

re：外圈沟曲率半径，mm 

r i：内圈沟曲率半径，mm 

χ：接触椭圆长半轴与短半轴之比 

γ：辅助参数，γ = 
pw

w cos

D

αD
 

φ：滚动体的角位置，° 

vE：泊松比 

ρ：接触表面的曲率，mm−1 

∑ρ：曲率和，mm−1 

σHu：达到滚道材料疲劳载荷极限时的赫兹接触应力，N/mm2 

B.3 疲劳载荷极限Cu 

B.3.1 总则 

寿命修正系数aISO可表示为比率Cu/P（疲劳载荷极限除以当量动载荷）的函数，见9.3.2。 

计算轴承疲劳载荷极限Cu的一种先进方法见B.3.2，其中滚动体和滚道间的接触应力为1500MPa4），

该接触应力系采用常用优质材料和良好加工质量轴承的推荐值。 

只需粗略估算Cu时，其简化方法见B.3.3。 

B.3.2 计算疲劳载荷极限Cu的先进方法 

 

4）1MPa = 1N/mm2。 
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B.3.2.1 单个接触的疲劳载荷极限 

B.3.2.1.1 总则 

单个接触的疲劳载荷极限系滚道表面的应力刚好达到该材料的疲劳极限时的载荷。对于点接触，该

载荷可解析计算；但对于修形的线接触，则需要进行更复杂的数值分析。 

B.3.2.1.2 球轴承 

计算疲劳载荷极限时，应使用球和滚道的实际曲率半径。 

单个内圈［轴圈］滚道接触处和单个外圈［座圈］滚道接触处的疲劳载荷极限按下式计算： 

Qu i,e =σHu
3 ×

( ) 2

ei,

ei,
2

Eei, 1

3

32













×−π

∑ ρ

χE

E

νχ
    ………………………（B.1） 

接触椭圆长半轴与短半轴之比可从公式（B.2）推出： 

1− 







−

−
1

)(
)(

1

2
2 χE

χK

χ
− F(ρ) = 0       ………………………（B.2） 

公式（B.2）中的第一类完全椭圆积分为： 

K(χ) = ( ) ϕϕ dsin
1

11

2

1

2

π

0

2
2

−

∫






















−−
χ

     ………………………（B.3） 

第二类完全椭圆积分为： 

E(χ) = ( ) ϕϕ dsin
1

11

2

1

2

π

0

2
2∫























−−
χ

      ………………………（B.4） 

公式（B.1）中内圈［轴圈］滚道接触处的曲率和为： 

∑ρi = 







−

−
+

i

w

w 21
2

2

r

D

γ

γ

D
         ………………………（B.5） 

外圈［座圈］滚道接触处的曲率和为： 

∑ρe = 







−

+
−

e

w

w 21
2

2

r

D

γ

γ

D
         ………………………（B.6） 

内圈［轴圈］滚道接触处的相对曲率差为： 

Fi (ρ) = 

i

w

i

w

21
2

21

r

D

γ

γ

r

D

γ

γ

−
−

+

+
−

            ………………………（B.7） 

外圈［座圈］滚道接触处的相对曲率差为： 

Fe (ρ) = 

e

w

e

w

21
2

21

r

D

γ

γ

r

D

γ

-γ

−
+

−

+
+

            ………………………（B.8） 

计算内圈［轴圈］滚道最大承载接触处的疲劳载荷极限Qui和外圈［座圈］滚道最大承载接触处的

疲劳载荷极限Que时，应考虑实际的接触几何形状，即球和滚道实际的曲率半径。 
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计算疲劳载荷极限Cu时，使用计算值Qui和Que两者的最小值，即 

Qu = min（Qui，Que）        ………………………（B.9） 

对于调心球轴承，外圈滚道接触处的疲劳载荷极限允许高于向心球轴承相应值的60%。与GB/T 

4662―2003中的额定静载荷类似，外圈滚道接触处可承受较高的接触应力。  

B.3.2.1.3 滚子轴承 

计算内圈［轴圈］滚道最大承载接触处的疲劳载荷极限Qui和外圈［座圈］滚道最大承载接触处的

疲劳载荷极限Que时，应考虑实际的接触几何形状，即滚动体和滚道的轮廓和实际的曲率半径。 

计算修形线接触处的接触应力，需要进行复杂的数值分析。适用的计算方法在参考文献[8]、[9]、

[10]中有所描述。而对于文献[11]中的圆柱体线接触，赫兹公式则不适用。 

B.3.2.2 成套轴承的疲劳载荷极限Cu 

B.3.2.2.1 总则 

成套轴承的疲劳载荷极限Cu可通过将最大承载接触处的疲劳载荷极限的最小值Qu〔见公式（B.9）〕

代入公式（B.10）～（B.17）来确定。 

B.3.2.2.2 向心球轴承 

Dpw≤100mm时， 

Cu = 0.2288 Z Qu i cosα             …………………（B.10） 

Dpw＞100mm时，  

Cu = 0.2288 Z Qu i cosα

5.0

pw

100














D
        …………………（B.11） 

B.3.2.2.3 推力球轴承 

Dpw≤100mm时， 

Cu = Z Qu sinα                 …………………（B.12） 

Dpw＞100mm时，  

Cu = Z Qu sinα

5.0

pw

100














D
           …………………（B.13） 

B.3.2.2.4 向心滚子轴承 

Dpw≤100mm时， 

Cu = 0.2453 Z Qu i cosα          …………………（B.14） 

Dpw＞100mm时，  

Cu = 0.2453 Z Qu i cosα

3.0

pw

100














D
     …………………（B.15） 

B.3.2.2.5 推力滚子轴承 

Dpw≤100mm时， 

Cu = Z Qu sinα               …………………（B.16） 

Dpw＞100mm时，  

Cu = Z Qu sinα

3.0

pw

100














D
         …………………（B.17） 

B.3.3 计算疲劳载荷极限Cu的简化方法 

B.3.3.1 总则 

简单估算球轴承和滚子轴承的疲劳载荷极限Cu时，可使用公式（B.18）～（B.21）。 
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注： 简单估算的结果与采用B.3.2中给出的先进方法得出的结果可能有显著差异，应优先采用先进方法得出的结果。 

B.3.3.2 球轴承 

Dpw≤100mm的轴承， 

Cu = 
22

0C
               …………………（B.18） 

Dpw＞100mm的轴承， 

Cu = 
22

0C
5.0

pw

100














D
         …………………（B.19） 

B.3.3.3 滚子轴承 

Dpw≤100mm的轴承， 

Cu = 
2.8
0C
             …………………（B.20） 

Dpw＞100mm的轴承， 

Cu = 
2.8
0C

3.0

pw

100














D
       …………………（B.21） 

注： 比率C0/Cu = 8.2考虑了滚子轮廓的部分影响。 

 



GB/T 6391―2011//// ISO 281:2007 

37 

附 录 C 

（资料性附录） 

基本额定动载荷计算中的间断点 

C.1 总则 

根据本标准，用于计算向心和推力角接触球轴承基本额定动载荷 Cr和 Ca的系数略有差异，考虑轴

向载荷对轴承寿命影响的方法也不相同。 

因此，将一套接触角α=45°的轴承看作是向心轴承时和将其看作是推力轴承时，在寿命计算中存在

一间断点。在这两种情况下，轴承均只承受相同的外部轴向载荷Fa。 

本附录解释了在计算向心和推力角接触球轴承基本额定动载荷Cr和Ca时，额定载荷系数不同的原

因，并说明了重新计算这些额定载荷的方法，以便在同一条件进行准确比较。 

C.2 符号 

第 4章给出的以及下列符号适用于本附录。 

Caa：推力轴承(α＞45°)的修正轴向基本额定动载荷，N 

Car：向心轴承(α≤45°)的修正轴向基本额定动载荷，N 

re：外圈沟曲率半径，mm 

r i：内圈沟曲率半径，mm 

λ：接触应力系数 

C.3 计算向心和推力角接触球轴承额定载荷与当量载荷的不同系数 

比较向心和推力轴承的寿命时，假定这两类轴承只承受相同的外部轴向载荷 Fa。 

a）角接触推力球轴承 

L10 = 
3

a

a










P

C
= 

3

a

a









F

C
 

在 Ca的计算中包括： 

—— 球与滚道的密合度 r i/Dw≤0.54和 re/Dw≤0.54； 

—— 接触应力系数 λ=0.9； 

——系数Y（Ca=Cr／Y）。 

其中，Y=
α

α
sin333.01

cot4.0

−
                                 …………………………………（C.1） 

b）角接触向心球轴承 

Ca=
Y

Cr  

L10=
3

a

a

3

a

r

3

r

r








=








=









F

C

YF

C

P

C
   …………………………………（C.2） 

在 Cr的计算中包括： 

——球与滚道的密合度 r i/Dw≤0.52和 re/Dw≤0.53； 

——接触应力系数λ=0.95。 
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如果所有球均受载，大多数的推力轴承属于这种情况，可按公式（C.1）计算系数 Y。公式（C.1）

中表达式 1-0.333sinα考虑了所有球都受载时的不利影响；对于角接触推力球轴承，表 4中的 fc值包括

了这种不利影响。 

向心轴承主要承受径向载荷且许多球不受载或轻微受载，因此计算表3中角接触向心球轴承的系数

Y时,表达式1-0.333sinα的不利影响降低了。 

C.4 向心和推力角接触球轴承修正轴向基本额定动载荷Car和Caa的比较 

C.4.1 总则 

对于某些应用场合，要求接触角 α≤45°和 α＞45°角接触球轴承的球和滚道具有相同的密合度，

有时还需要计算并比较其实际的轴向额定载荷。 

基本额定动载荷 Cr和 Ca可使用本标准计算或从轴承产品样本中得到。 

但是，如 C.3所述，对于向心和推力轴承，计算 Cr和 Ca时采用了不同的密合度、系数 λ和系数 Y。

若进行正确计算和比较，则应按相同的密合度、系数 λ和系数 Y，重新计算 Cr和 Ca，算出修正的轴向

基本额定动载荷 Car和 Caa。 

对于两种不同的密合度——向心轴承和推力轴承的密合度（其定义见 5.1和 6.1.1），重新计算可借

助公式（C.3）、（C.4）、（C.7）和（C.8）来完成。 

由于额定载荷的比较，主要是针对在轴向载荷占主导地位的场合中运转的轴承而言，因此，本附录

只涉及轴向基本额定动载荷的比较。 

假设接触角α与轴向载荷无关，恒定不变，则意味着接触角越小、承受载荷越大的轴承，其计算精

度越低。 

C.4.2 具有向心轴承密合度的角接触球轴承（ri/Dw≤≤≤≤0.52和和和和re/Dw≤≤≤≤0.53） 

Car = 2.37tanα（1-0.333sinα）Cr         ……………………（C.3） 

Caa = 1.24Ca                          ……………………（C.4） 
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                           L10 = 
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C.4.3 具有推力轴承密合度的角接触球轴承（ri/Dw≤≤≤≤0.54和和和和re/Dw≤≤≤≤0.54） 

Car =1.91tanα（1-0.333sinα）Cr            ……………………（C.7） 

Caa =Ca                                ……………………（C.8） 

C.5 示例 

C.5.1 α=45=45=45=45°°°°的角接触球轴承 

将 α=45°的角接触球轴承分别看作向心轴承和推力轴承时，比较其修正轴向基本额定动载荷。假

定所选轴承（Dwcosα）/Dpw=0.16，且 i=1，该轴承具有向心轴承的密合度。 

作为向心轴承 

Cr根据公式（1）来计算，即 Cr=K fc，其中 K 是系数，它所包括的全部参数对于向心和推力轴承是

相同的。根据表 2，fc=59.6。 

根据公式（C.3），得出： 

Car = 2.37×tan45°×（1-0.333sin45°）×K×59.6 = 108K 
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作为推力轴承 

Ca根据公式（6）来计算，即 Ca = K fc tanα。根据表 4，fc = 85.1。 

根据公式（C.4），得出： 

Caa= 1.24×K×85.1×tan45°= 106K 

重新计算显示基本额定动载荷Car≈Caa，证实不存在间断点。 

C.5.2 α=40=40=40=40°°°°的角接触球轴承 

计算 α=40°的单列角接触球轴承的修正轴向基本额定动载荷 Car，假定该轴承具有推力轴承的密合

度，Dw/Dpw =0.091，球径 Dw = 7.5mm，球数 Z = 27。 

根据表 2，（Dw cos40°）/Dpw= 0.091 × cos40°= 0.07。此时，fc = 51.1。 

根据公式（1），得出： 

Cr = 1.3 fc（cosα）0.7Z2/3Dw
1.8 = 1.3 × 51.1 ×（cos40°）0.7 × 272/3 × 7.51.8 = 18651 

注： 该额定载荷基于向心轴承的密合度。 

根据公式（C.7），得出： 
Car = 1.91 × tan40°×（1-0.333 × sin40°）× 18651 = 23493  

Car = 23500 N 

C.5.3 α=60=60=60=60°°°°的的的的角接触球轴承 

计算 α=60°的单列角接触球轴承的修正轴向基本额定动载荷 Caa，假定该轴承具有推力轴承的密合

度，Dw/Dpw =0.091，球径 Dw = 7.5mm，球数 Z = 27。 

根据表 4，（Dw cos60°）/Dpw = 0.091 × cos60°= 0.046。此时，fc = 61.12。 

根据公式（6），得出： 

Ca = 1.3 fc（cosα）0.7（tanα）Z2/3Dw
1.8 = 1.3 × 61.12 ×（cos60°）0.7 × tan60°× 272/3 × 7.51.8  

= 28663 

注： 该额定载荷基于推力轴承的密合度。 

根据公式（C.8），得出： 

Caa = Ca = 28700 N 
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