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０　 引言

随着航空机械的发展ꎬ航空用转子类部件转

速有逐渐提高的趋势ꎬ通常也伴随着愈发恶劣的

使用工况ꎬ这就对作为关键支承部件的轴承提出

了更高的使用要求[１－３]ꎮ 因此针对该种工况下轴

承使用情况开展具体分析ꎬ显得尤为迫切ꎮ
目前国内外研究现状显示ꎬ研究滚动轴承的

基本理论主要有 Ｈｅｒｔｚ 的弹性接触理论、弹性流体

润滑理论、套圈的控制理论等[４]ꎮ 滚动轴承的力

学分析方法主要包括拟静力学法、静力学法、拟动

力学法和动力学法 ４ 种[５]ꎮ 拟静力学方法由

ＪＯＮＥＳ[６]于 １９５９ 年创建ꎬ采用库仑摩擦定理对角

接触轴承进行了轴向动力学分析ꎬ构建了用在角

接触球轴承拟静力学分析模型ꎮ １９８４ 年ꎬＧＵＰＴＡ
等[７]建立了用于分析整个轴承系统的运动微分方

程ꎬ全面地对轴承各组成部件的相互作用进行了

解析ꎮ ２００７ 年ꎬ邓四二等[８] 国内学者基于轴承动

力学、弹性力学、滚动轴承摩擦学等理论ꎬ开展了

针对高速圆柱滚子轴承组成部件的瞬态动力学解

析ꎮ 其后ꎬ邓四二等[９] 基于拟动力学、动力学ꎬ采
用数值方法对角接触球轴承开展了动力学研究ꎬ
结果表明轴承保持架动态特性的主要影响因素

有:轴承腔内油气比、外引导间隙、转速、工作时载

荷和兜孔间隙ꎮ 动力学模型分析方法考虑的影响

因素最为全面ꎬ滚动轴承的组成部件动态特性较

为复杂ꎬ尤其在高转速下ꎬ安装配合等不同外界干

扰势必会带来计算分析的障碍ꎬ这一系列因素使

滚动轴承动力学理论的完善还有很长一段路

要走ꎮ

１　 模型参数

该型角接触球轴承对向安装于涡轮轴上ꎬ轴
承内圈旋转ꎬ结构如图 １ 所示ꎮ 轴承外形、结构、
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工况等参数如表 １ 所示ꎮ

图 １　 涡轮转子系统几何模型

表 １　 相关参数

参数名称 数值或说明

外形尺寸 / ｍｍ ϕ１２×ϕ２８×８

工作转速 / ( ｒ / ｍｉｎ) ０~１２０ ０００

工作载荷 / Ｎ 轴向 ２００ꎬ径向 ３００

工作温度 / ℃ ≤１５０ꎬ短时 ２００

工作时间 / ｓ 加速≤４０ꎬ减速≤６０

润滑方式 飞溅润滑

保持架材料 锡铅铜

外圈材料 ＧＣｒ１５

内圈材料 ＧＣｒ１５

钢球材料 ＧＣｒ１５

２　 急加减速过程仿真分析

通过对轴承急加减速过程进行动力学仿真ꎬ
可以了解轴承内部零件间相互作用机理ꎬ同时可

得到加减速过程中球与滚道的打滑率、保持架的

运动等瞬态动力学行为ꎬ从而为轴承结构参数优

化和预紧力确定提供基础[１０－１２]ꎮ
动力学分析计算量大ꎬ不能按 １ ∶ １ 的时间进

行仿真ꎬ于是设定加速阶段从 １１４ ０００ ｒ / ｍｉｎ 开

始ꎬ加速 ２ ｓ 至１２０ ０００ ｒ / ｍｉｎꎬ恒速运行 １ ｓꎬ然后

再减速 ３ ｓ 至 １１４ ０００ ｒ / ｍｉｎꎬ总仿真时间为 ６ ｓꎮ
内圈转速变化过程见图 ２ 所示ꎮ
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图 ２　 内圈转速随时间变化

通过动力学仿真得到球公转角速度与保持架

角速度随时间的变化ꎬ如图 ３ 所示ꎮ
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图 ３　 球和保持架角速度变化

从图 ３ 中可以看出ꎬ由于轴承承受轴向、径向

联合载荷ꎬ转动过程中球的公转角速度呈周期性

变化ꎬ且球公转角速度变化幅度大于保持架角速

度变化幅度ꎮ 这是因为保持架随球组转动ꎬ其角

速度是所有球公转角速度的平均值ꎬ变化幅度相

对较小ꎮ 在仿真分析的转速变化范围内ꎬ从加速

到稳定及稳定到减速的转变过程中球和保持架的

角速度没有明显突变ꎮ
图 ４—图 ７ 所示为在恒速阶段 ２ ~ ２.０１ ｓ 内ꎬ

球与内外圈的旋滚比、法向力、切向力及球与保持

架的角速度变化ꎮ 可以看出ꎬ由于球的公转运动

的周期性ꎬ这些参数均呈周期性变化ꎮ
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图 ４　 球相对内外圈的旋滚比
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图 ５　 球与保持架兜孔圆周方向作用力
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图 ６　 球与内外圈的切向力
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图 ７　 球与保持架角速度变化

图 ４ 中球与内外圈的旋滚比说明球在内外滚

道上均发生自旋ꎬ这不同于拟静力学中的套圈控

制假设ꎬ即钢球在一个滚道上纯滚动且没有自旋ꎬ
但在另外滚道上滚动和自旋同时存在ꎬ说明动力

学的结果更符合实际ꎮ 球相对内圈的旋滚比大于

外圈ꎬ表明球主要在内圈上发生自旋ꎬ球与内圈的

滑动速度较大ꎮ
由图 ５ 可以看出ꎬ球与保持架的碰撞频率基

本上在球的一个公转周期内碰撞两次ꎬ最大碰撞

力约为 １００ Ｎꎮ
由图 ６ 可以看出球与内外圈的切向力、球与

外圈的切向力有尖峰ꎬ且有一定周期性ꎬ球与内圈

切向力的大小和方向呈现周期性变化ꎬ同时也存

在与外圈切应力尖峰对应的小峰值ꎬ说明球与内

外圈存在同步的冲击滑动ꎮ
结合图 ７ 中对应时刻球的公转速度发生突

变ꎬ可以认为球相对内外圈的冲击滑动是由保持

架与球的碰撞产生的ꎬ球与外圈的法向载荷较大ꎬ
冲击滑动产生的切向力峰值较大ꎬ球与内圈的法

向载荷较小ꎬ冲击滑动产生的切向力也较小ꎮ 球

在进入和离开径向载荷区时与内圈切向力的大小

和方向都有规律性的变化ꎬ且与球公转速度的变

化有关联ꎬ说明球与内圈存在滑动ꎬ即球相对内圈

发生了打滑ꎮ 但这个过程是渐进的ꎬ相对平稳ꎮ
为减小球与内圈的打滑可适当增大轴向载荷ꎬ降
低球公转速度的变化幅值ꎬ从而减小球相对内圈

的打滑ꎮ
根据图 ６、图 ７ 的对应关系还可知ꎬ当球进入

径向载荷区域时ꎬ球的滚动阻力增大ꎬ公转速度开

始降低ꎬ但此时球公转角速度大于保持架角速度ꎬ
球与保持架碰撞ꎬ推动保持架转动ꎻ当球逐渐离开

径向载荷区域时ꎬ滚动阻力减小ꎬ公转速度开始增

加ꎬ此时保持架的角速度大于球的公转角速度ꎬ保
持架与球碰撞ꎬ推动球加速运动ꎬ直至下一次与保

持架相碰ꎬ如此完成一个周期运动ꎮ
保持架的时间平均磨损率综合反映球与保持

架碰撞力的大小和频率ꎮ 从图 ８ 中不同兜孔间隙

ＤＰ 下保持架的磨损率来看ꎬ为适应球公转速度的

变化ꎬ兜孔间隙应适当大些ꎬ以便给球的速度变化

留足空间ꎬ从而减小球与保持架的碰撞及球与滚道

的冲击滑动ꎬ推荐兜孔间隙范围为 ０.２８~０.３３ｍｍꎮ
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图 ８　 不同兜孔间隙的保持架时间平均磨损率

３　 非稳态工况下轴承润滑状态分析

通过对轴承的润滑状态仿真ꎬ可以了解轴承

在急加速、急减速工况下润滑油油膜厚度ꎬ油膜厚

度对轴承疲劳和磨损寿命都有显著影响ꎮ 高速轴

承在少量的润滑油下即可起到有效润滑作用ꎬ过
量的润滑油在高速旋转的轴承内产生大量的搅拌

热ꎬ导致温度升高而加速润滑状况的恶化[１３－１５]ꎮ
因此过多的润滑油是不必要的ꎮ

根据轴承动力学仿真得到球与滚道的实时油

膜厚度如图 ９ 所示ꎮ 可以看出ꎬ在加速—恒速—
减速时间历程内ꎬ球与滚道的油膜厚度变化不大ꎬ
整体上随着转速增加ꎬ油膜厚度增加ꎬ随着转速降

低ꎬ油膜厚度减薄ꎮ
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图 ９　 球与滚道油膜厚度变化

图 １０ 为取 ２ ~ ２.０１ ｓ 时间段内的结果ꎮ 可以

看出球与内外圈的膜厚随球的角位置周期性变
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化ꎬ球与内圈的油膜厚度整体上大于外圈ꎬ且内圈

膜厚随球角位置的变化较大ꎮ 内圈油膜厚度范围

为 ０. ７０ ~ ０. ８７ μｍꎬ外圈油膜厚度范围为０.６９ ~
０.７２ μｍꎮ 由此计算得内圈油膜参数 λ 范围为

１３.８４ ~ １８. ４４ꎬ外圈油膜参数 λ 范围为 １４. ６３ ~
１５.２６ꎮ 当油膜参数 λ>３ 时ꎬ球与滚道被油膜完全

隔开ꎬ属于完全弹流润滑ꎬ即在给定工况下ꎬ轴承

润滑效果较好ꎮ
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图 １０　 ２~ ２.０１ ｓ 内球与滚道油膜厚度变化

４　 轴承强度校核

利用有限元软件对保持架强度进行仿真分

析ꎬ有限元模型如图 １１ 所示ꎮ
图 １２ 为保持架运转过程中最大拉应力云图ꎮ

可以看出ꎬ保持架最大拉应力为 ２８１.８ ＭＰａꎮ 不同

的铜材料抗拉强度不同ꎮ 按照保持架材料锡青铜

的抗拉强度为 ３６０ ＭＰａ 校核ꎬ满足工况要求ꎮ
轴承的等效应力云图如图 １３ 所示ꎬ滚珠与滚

道接触部位为应力集中区域ꎬ滚珠与内圈滚道的接

触部位是最大应力位置ꎬ与实际情况吻合ꎬ接触部

位最大等效应力达到 １ ９３７ＭＰａꎮ 由于轴承套圈材

料 ＧＣｒ１５ 轴承钢经过淬火等热处理ꎬ其马氏体组织

的极限强度一般介于 ２ ９００~３ ５００ ＭＰａ 之间ꎬ取安

全系数 １.５ꎬ因此轴承的强度符合安全需要ꎮ

图 １１　 有限元模型
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图 １２　 保持架最大拉应力云图
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图 １３　 轴承模型等效应力云图

５　 轴承预紧力优化

轴承的预紧是为了使轴承的工作性能最佳而

施加的预载荷ꎮ 预紧力过小或过大对轴承寿命都

是不利的ꎬ预紧力不足会导致轴承打滑或内部载

荷分布不均而损伤滚道ꎬ预紧力过大会导致轴承

功率损耗增大ꎬ摩擦磨损加剧而导致疲劳失

效[１６－１７]ꎮ 为防止高速轴承预载过大导致过热损伤

或卡死ꎬ该型轴承采用定压预紧方式ꎬ轴承最佳预紧

力的确定要先根据轴承不打滑的准则确定最小预紧

力ꎬ然后根据轴承的关键性能指标确定合适的预紧

力范围ꎮ 通过动力学仿真得到的不同轴向预紧力下

轴承动态性能参数如图 １４—图 １８ 所示ꎮ
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图 １４　 球与滚道最大接触载荷
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图 １５　 球与滚道最大接触应力
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图 １６　 球与滚道最小接触载荷
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图 １７　 球与内外圈接触区域 ＱＶ 值
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图 １８　 球公转速度差值

　 　 由图 １４ 和图 １５ 可以看出ꎬ随着预紧力的增

加ꎬ球与内外滚道的最大接触载荷和最大接触应

力先减小后增大ꎬ因此ꎬ存在最佳预紧力使球与滚

道的最大接触载荷和应力最小ꎬ从而提高轴承的

疲劳寿命ꎮ 由疲劳寿命确定的预紧力推荐范围约

为 １８０~１９０ Ｎꎮ
图 １６ 为球与内外滚道的最小接触载荷随预

紧力的变化ꎬ当预紧力大于 １８０ Ｎ 时ꎬ球与内圈的

最小接触载荷大于 ０ꎮ 因此为减小球与内滚道的

滑动ꎬ预紧力应大于 １８０ Ｎꎮ
图 １７ 中的 ＱＶ 为球与滚道接触区域内压力与

滑动速度乘积的积分ꎬ在仿真时间内的时间平均

值ꎮ 根据 ＱＶ 值可计算轴承的发热率和磨损率ꎬ
因此将其作为反映轴承发热和磨损的综合指标ꎮ
随着预紧力增大ꎬ球与外圈的 ＱＶ 值先略有增加ꎬ
然后减小并趋于稳定ꎬ球与内圈的 ＱＶ 值不断增

大ꎬ总的 ＱＶ 值也不断增大ꎬ说明随着预紧力增

大ꎬ轴承的发热和磨损增加ꎬ预紧力不能过大ꎮ
图 １８ 所示为球转动一周的过程中最大最小公

转速度的差值ꎬ由前面分析可知ꎬ降低球公转速度

的差值(或幅值)有利于减小球与内圈滚道的打滑ꎬ
同时也有利于减小球与保持架的冲击碰撞速度ꎬ从
而提高保持架的稳定性[１８－２０]ꎮ 因此ꎬ由轴承打滑

和保持架稳定性所确定的预紧力应大于 １９０Ｎꎬ再
考虑轴承加减速的工况ꎬ预紧力还应适当增大ꎮ

６　 结语

该型高速角接触球轴承的动力学仿真结果对

轴承的使用和设计有一定指导作用ꎬ但同时也具

有一定的局限性ꎬ需要相关试验支撑并根据试验

结论再进行改进ꎮ 因而后续工作将尽可能结合试

验结果调整计算模型和条件ꎬ以进一步完善该型

轴承的使用建议ꎮ

参考文献:
[１] 刘秀海. 高速滚动轴承动力学分析模型与保持架动

态性能研究[Ｄ]. 大连:大连理工大学ꎬ２０１１.

[２] 赵玉洁. 高速角接触球轴承结构参数与不同加载对

其动态特性影响的研究[Ｄ]. 长春:吉林大学ꎬ２０１７.
[３] 徐立晖. 高速电主轴角接触球轴承力学特性研

究[Ｄ]. 杭州:浙江大学ꎬ２０１５.
[４] 唐云冰ꎬ高德平ꎬ罗贵火. 航空发动机滚动轴承的载

荷分布研究[Ｊ]. 航空学报ꎬ２００６ꎬ２７(６):１１１７￣１１２１.
[５] 吴云鹏ꎬ张文平ꎬ孙立红. 滚动轴承力学模型的研究

及其发展趋势[Ｊ]. 轴承ꎬ２００４(７):４４￣４６.
[６] ＪＯＮＥＳ Ａ Ｂ. Ｂａｌｌ ｍｏｔｉｏｎ ａｎｄ ｓｌｉｄｉｎｇ ｆｒｉｃｔｉｏｎ ｉｎ ｂａｌｌ

ｂｅａｒｉｎｇｓ [ Ｊ ]. Ｊｏｕｒｎａｌ ｏｆ Ｂａｓｉｃ Ｅｎｇｉｎｅｅｒｉｎｇꎬ １９５９ꎬ
８１(１):１￣１２.

[７] ＧＵＰＴＡ Ｐ ＫꎬＰＡＵＬ Ｂ. Ａｄｖａｎｃｅｄ ｄｙｎａｍｉｃｓ ｏｆ ｒｏｌｌｉｎｇ
ｅｌｅｍｅｎｔｓ [ Ｊ ]. Ｊｏｕｒｎａｌ ｏｆ Ａｐｐｌｉｅｄ Ｍｅｃｈａｎｉｃｓꎬ １９８６ꎬ
５３(３):７３１￣７３２.

[８] 杜辉ꎬ周彦伟ꎬ邓四二ꎬ等. 高速圆柱滚子轴承零件间

相互作用力瞬态动力学分析 [ Ｊ]. 轴承ꎬ２００５(９):
９￣１２ꎬ１５.

[９] 邓四二ꎬ郝建军ꎬ滕弘飞ꎬ等. 角接触球轴承保持架动

力学分析[Ｊ]. 轴承ꎬ２００７(１０):１￣５.
[１０] 马家起. 成对安装角接触球轴承－转子系统动力学

特性研究[Ｄ]. 兰州:兰州理工大学ꎬ２０１９.
[１１] 张家库. 高速角接触球轴承静动态参数性能分

析[Ｄ]. 合肥:合肥工业大学ꎬ２００８.
[１２] 刘振宇. 高速主轴用滚动轴承性能分析与试验研

究[Ｄ]. 北京:北京工业大学ꎬ２００６.
[１３] 于清焕. 空间角接触球轴承非线性动态特性研

究[Ｄ]. 秦皇岛:燕山大学ꎬ２０１８.
[１４] 邓四二ꎬ李兴林ꎬ汪久根ꎬ等. 角接触球轴承摩擦力矩

特性研究[Ｊ]. 机械工程学报ꎬ２０１１ꎬ４７(５):１１４￣１２０.
[１５] 王斌. 航空发动机滚动轴承保持架动力学研究[Ｄ].

沈阳:沈阳航空航天大学ꎬ２０１２.
[１６] 陈思佳. 角接触球轴承安装预紧对转子动力学性能

影响[Ｄ]. 上海:华东理工大学ꎬ２０１５.
[１７] 孙锟. 空间角接触球轴承的预紧载荷演化机理研

究[Ｄ]. 秦皇岛:燕山大学ꎬ２０１５.
[１８] 黄伟迪ꎬ甘春标ꎬ杨世锡ꎬ等. 高速电主轴角接触球轴

承刚度及其对电主轴临界转速的影响分析[ Ｊ]. 振

动与冲击ꎬ２０１７ꎬ３６(１０): １９￣２５.
[１９] 张永强. 角接触球轴承刚度特性研究及其有限元建

模分析[Ｄ]. 西安:中国科学院大学(中国科学院西

安光学精密机械研究所)ꎬ２０１７.
[２０] 李墩强. 角接触球轴承结构参数优化与寿命预测研

究[Ｄ]. 沈阳:沈阳建筑大学ꎬ２０１６.

收稿日期:２０２２ １２ １２

􀅰１８１􀅰


