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航空发动机中介轴承的特性分析

胡 � 绚, 罗贵火, 高德平
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摘 � � � 要: 针对内外圈同向旋转和内外圈反向旋转的两种航空发动机圆柱滚子中介轴承, 应用拟静力学法

对其进行了分析,讨论了它们的保持架转速与滚子自转转速随径向载荷变化的规律, 并且比较了二者在各自

的工作方式下的工作特性.由特性对比可知, 在内外圈反向旋转,内圈转速大于外圈转速的工作方式下,中介

轴承具有较低的打滑率,较高的疲劳寿命, 并且有利于密封和转子的振动稳定性; 在内外圈同向旋转,内圈转

速小于外圈转速的工作方式下,中介轴承受载区滚子自转转速较低,有利于提高滚子的使用寿命.
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Abstract: Tw o kinds of aero�eng ine cy lindrical intershaf t bearings ar e analyzed w ith

quasi�stat ic method, in w hich one has co�rotat ing inner ring and outer ring , and the other is

counter�rotating. T heir cage� s speeds and ro ller s� speeds under dif ferent radial lo ads are dis�
cussed, and then their operat ing performances are compared. It is concluded that , w hen the

intershaft bear ing is counter�rotat ing and its inner ring� s speed is larg er than its outer r ing�

s, it has low er cage slip rate and longer fat igue life, and is helpful to w ear and v ibrat ion sta�
bility of rotor system ; w hen the bearing is co�rotat ing and its inner ring� s speed is smaller ,

it s speeds of ro llers in the lo aded zone ar e low er, and it benef it s the life of ro llers.
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� � 目前,大多数涡喷、涡扇发动机采用的是双转

子结构. 为了缩短支点跨度,减轻发动机重量,双

转子发动机往往在高压转子和低压转子之间采用

中介轴承.航空发动机采用的中介轴承有圆柱滚

子轴承和角接触球轴承两种, 且以圆柱滚子轴承

居多.

国内外现役双转子发动机大部分采用内外圈

同向旋转的中介轴承, 并且通常是内圈联接在低

压转子上,外圈联接在高压转子上,其内圈转速小

于外圈转速, 如 F110 等. 与外圈固定的轴承相

比,这类中介轴承保持架转速较高,从而增大了滚

子的公转转速,而滚子的自转转速相对减小.

内外圈反向旋转的中介轴承也有航空发动机

采用, 如 RB199, 且中介轴承外圈安装在中压转

子上,内圈安装在高压转子上.这样,该中介轴承

不仅内外圈反转,而且内圈的转速比外圈转速高,
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其工作特性也随之而不同.

本文针对上述两种不同工作条件下的圆柱滚

子中介轴承,应用拟静力学法对它们的工作特性

进行分析,并比较了它们的优缺点.

1 � 基本理论

1. 1 � 滚子受力分析及平衡方程组的建立

设圆柱滚子中介轴承滚子数为 z , 平均直径

为 D m, 滚子直径为 D b, 内圈以角速度 �i 旋转,外

圈以角速度 �o 旋转, 滚子以角速度 �bj自转, 保持

架以角速 �m 旋转.

考虑轴承的稳态运动, 忽略转子系统的不对

中和滚子歪斜. 如果内滚道对某滚子的径向作用

力可以忽略不计,则定义该滚子位于无载区; 反之

则位于受载区. 不考虑保持架兜孔与滚子间隙的

影响,假设滚子从受载区进入无载区是瞬时发生.

滚子受力情况如图 1所示,并设定图中所示的方

向为各个力和角速度的正方向.

图 1 � 滚子受力分析

F ig. 1� T he loads of ro llers

分别建立滚子周向力、径向力和对滚子中心

力矩的平衡方程,可得平衡方程组如下:

P ij + T ij - Poj - T oj  Fmj - F oa = 0

Q ij + Fc - Qoj  f mF mj = 0

0. 5D b ( T ij + T of  f j F mj = 0

(1)

� � 对保持架建立平衡方程, 则有:

!
z

j = 1

F mj D m/ 2 = 0 (2)

� � 在式( 1)和式( 2)中,各量的意义及其表达式

如下:

( 1) 内外圈对滚子的径向接触载荷 Qij 和

Q oj .各个滚子的 Qij 可以用文献[ 1]的方法计算.

Qoj可以由式( 1)中滚子径向平衡方程得到.

( 2) 流体动压力 P ij和 P oj ,其无量纲表达式

为
[ 1]
:

P
-

ij =
P ij

l eE0R i
= 18. 4( 1- �) G

- 0. 3
U
-

0. 7
ij (3)

P
-

oj =
P oj

l eE0Ro
= 18. 4(1 + �) G

- 0. 3
U
-

0. 7
oj (4)

式中,�= D b / D m , G=  E 0 ,  为润滑油的粘压指

数, E 0为当量弹性模量, l e 为滚子有效长度, R i 为

滚子与内圈接触处的当量曲率半径, Ro 为滚子与

外圈接触处的当量曲率半径. U
-

ij 与 U
-

oj 为滚子与

内外圈滚道的平均速度的无量纲形式.

(3) 油膜作用于滚子的切向摩擦力 T ij 和

T oj , 其无量纲表达式为:

T
-

ij =
T ij

l eE 0R i
= - 9. 2G

- 0. 3
U
-

0. 7
ij + Ftr ij (5)

T
-

oj =
T oj

l eE0 Ro

= - 9. 2G
- 0. 3

U
-

0. 7
oj + Ftr oj (6)

� � 其中, Ftr ij和 Ftr oj为滚道通过油膜作用在滚

子上的滑动摩擦力, 其计算方法见文献[ 2] .

( 4) 滚子离心力 Fc:

Fc = 0. 5mD b�2
m (7)

式中 m 为滚子质量.

( 5) 保持架对滚子的法向力 Fmj 和摩擦力

f mF mj ( f m 是摩擦系数) .

在受载区和无载区, F mj 的方向不同, 因此图

1中 Fmj有正负号.摩擦力 f mF mj 的方向与滚子的

自转方向相反,符号要根据具体情况来确定.

( 6) 油气混合物阻力 Foa
[ 3] [ 4 ] :

Foa =
�m

| �m |
1
8
!oaD bl e ( D m�m )

2
(8)

式中, !oa为油气混合物的密度.

1. 2 � 内外圈的径向变形

由于内圈和外圈同时旋转, 二者都会因离心

力而发生径向变形, 从而改变轴承的径向间隙.将

内外圈看作空心圆轴, 可用弹性力学的相关理论

来分析[ 5] .

1. 3 � 简化分析方法

为了简化计算, 本文假设在无载区内,滚子的

受力情况相同,且内圈滚道通过油膜作用于滚子

的切向摩擦力忽略不计. 这样,只要计算一个无载

区滚子的受力和运动状况就能够确定所有无载区

滚子的受力和运动状况, 从而大大减少计算量.

如果有 n个滚子位于受载区, 则未知量是 n

个受载区滚子的自转角速度和 1个无载区滚子的

自转角速度以及保持架的角速度,总计 n+ 2个.
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如果已知轴承的径向载荷 F r ,可以求出 Qij .在式

(1)的第二式中, f mF mj相对Q ij和Q oj一般很小,为

了方便计算,通常将它忽略.这样,从第二式中就

可以解出 Qoj . 然后, 由式 ( 1) 的第一式可确定

Fmj .最后,每个滚子只要考虑是否满足式( 1)的第

三式,而所有滚子与保持架的载荷 Fmj 要满足式

(2) . 因为要考虑 n+ 1 个滚子, 计算中共要满足

n+ 2个平衡方程. 本文用 New ton�Raphson法求
解该方程组.

2 � 计算分析

2. 1 � 方法验证

以某型发动机的 D1002928NQ 1K 中介轴承

为例进行计算, 并与文献[ 6]中该轴承滚子打滑率

的试验数据进行对比.试验中内外圈反转,内圈转

速为 13 280 / ( r/ m in ) , 外圈转速为 7 220 / ( r/

min) .计算中, 采用 M IL�L�7808润滑油的参数,

取油气比为 5% .计算值与试验值的对比见图 2.

可以看到,计算值与试验值在载荷较大时吻合较

好,在载荷较小时差异相对较大.

图 2� 滚子打滑率与径向载荷的关系

F ig. 2� T he relation betw een roller slip

r atio and radial f orce

2. 2 � 反向旋转的情况

实际工作中, D1002928NQ 1K 轴承内外圈反

向旋转,内圈与高压转子联接,转速为 14 600 / ( r/

min) , 外圈与低压转子联接, 转速为 8 880 / ( r/

min) ,所受径向载荷为 4 000 N.现以上述工作条

件对轴承进行分析.

如果假设中介轴承的滚子与滚道不打滑, 则

可以得到保持架的理想转速 �mi为:

�mi = [ �i ( D m - D b ) - �o ( D m + D b) ] / (2D m)

(9)

� � 图3为径向载荷在 2000~ 6000N 的范围内,

保持架转速的变化情况.图中同时给出了保持架

转速的理想值.由图可知,随着轴承径向载荷的增

加, 保持架的转速是升高的, 且逐渐接近其理想

值.

图 4表示了不同径向载荷作用下,轴承中不

同位置处滚子自转速度的分布情况. 本文定义位

于轴承径向载荷作用线上的滚子的位置角为 ,其

它滚子的位置角依次类推. 从图 4可以得到如下

结论:

( 1) 径向载荷越小, 轴承滚子的自转转速越

小;

( 2) 受载区滚子比无载区滚子的自转转速

大.

图 3� 保持架转速与径向载荷的关系

F ig . 3 � The relation between cage

speed and radial fo rce

图 4� 滚子自转转速的分布与径向载荷的关系

F ig . 4 � The relat ion bet ween ro ller

speed and radial fo rce

2. 3 � 同向旋转的情况

为了与算例 1对比,分析 D1002928NQ 1K 轴

承内外圈同向旋转, 且内圈转速低于外圈转速的

情况. 假设内圈转速为 8 880 / ( r/ min) , 外圈转速

为 14 600 / ( r/ m in) .

图5为径向载荷在 2000~ 6000N 的范围内,
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图 5� 保持架转速与径向载荷的关系

F ig . 5 � The relation between cage speed

and radial fo rce

保持架转速与径向载荷的关系, 图 6 为所有滚子

自转速度的分布情况.

图 6� 滚子自转转速的分布与径向载荷的关系

F ig . 6 � The relation between ro ller speed

and radial fo rce

2. 4 � 两种工作情况的比较

对比图 3和图 5, 可以发现, 反向旋转时轴承

保持架转速远小于同向旋转时的保持架转速. 这

主要由于是两个算例内外圈同向旋转或反向旋转

这两种工作方式造成的. 由式( 9)可知, 反向旋转

时保持架的理想转速就大于同向旋转时的理想转

速.

对比图 4和图 6可知, 反向旋转时受载区滚

子的数目较多, 且其自转转速较高.同向旋转时受

载区滚子的数目较少,且自转转速数值为负值(与

设定的正方向相反) , 转速较低. 滚子自转转速较

高,使滚子端面与套圈挡边更易磨损,缩短滚子的

寿命.

中介轴承的内外圈转速、保持架转速、滚子转

速分布情况以及滚子受载情况的差异会影响轴承

的性能.

从轴承滚子与内圈的打滑率来比较. 由于离

心力的作用,滚子与内圈径向接触力相对外圈较

小,所以滚子与内圈之间更易出现打滑的现象.对

于外圈固定的轴承, 一般用保持架的打滑率来反

映滚子与内圈之间的打滑情况. 考虑中介轴承的

运动特点,本文定义滚子与内圈之间的打滑率如

下:

Sbi =
�∀m - �m

�∀m + 2�oD o / D m
# 100% (10)

式中, �∀m 为保持架的理想转速, �m 为保持架的

实际转速. 公式( 10)实际表示了在与内圈接触处

滚子线速度实际值与理论值的相对差值的百分

率.

图 7为两个算例的滚子与内圈之间的打滑率

对比图. 可见, 在所讨论的径向载荷范围内,反向

旋转轴承滚子与内圈之间的打滑率小于同向旋转

轴承的打滑率,即不易打滑蹭伤.

滚子与内圈之间的打滑率出现差异的原因有

两个: ( 1)由于反向旋转轴承的保持架转速大大小

于同向旋转轴承, 所以其滚子受到的油气阻力也

小很多(见式 8) , 从而减小了滚子计算值与理想

值的差距,降低了打滑率; ( 2)反向旋转轴承受载

的滚子数目相对较多,有利于推动保持架运动,减

少打滑.

图 7� 滚子与内圈之间的打滑率

Fig . 7 � The slip r atio betw een the ro llers

and the inner ring

从轴承的疲劳寿命方面来比较. 本文以 Lun�
dberg�Palmgren的概率统计法为基础,应用文献

[ 7]给出的计算方法,从负荷损伤角度计算两个算

例中轴承的疲劳寿命.

图 8比较了在不同径向载荷下两个算例中轴

承的疲劳寿命.可见,在反向旋转的工作方式下,

D1002928NQ 1K 轴承的疲劳寿命相对较大.由于

反向旋转时轴承保持架转速较小, 则滚子的受到
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图 8� 轴承疲劳寿命的比较

Fig . 8 � The comparison o f bear ing� s fat igue life

的离心力较小, 从而减小了滚子与外滚道的压力,

提高了疲劳寿命. 另外, 中介轴承运转后, 相对于

初始径向间隙, 反向旋转轴承的内圈转速大于外

圈转速,内圈的径向变形大于外圈,所以径向间隙

会变小; 相反, 同向旋转轴承的径向间隙会变大.

径向间隙会直接影响到滚子所受径向载荷的分

布. 在轴承所受径向载荷一定的条件下, 间隙越

小,受载滚子数越多,且受载最大的滚子的径向载

荷会减小,这样也会提高轴承的疲劳寿命.

此外,由于中介轴承在反向旋转的工作方式

下具有较小的径向间隙,这会有助于中介支承结

构的密封,也有助于保持转子系统运转的平稳.

3 � 结 � 论

本文基于拟静力学方法, 推导了中介轴承的

受力与运动分析公式,对 D1002928NQ 1K 中介轴

承在内外圈反向旋转,外圈与低压转子联接, 内圈

与高压转子联接,以及内外圈同向旋转,外圈与高

压转子联接,内圈与低压转子联接条件下,进行了

性能特点分析对比, 得到了如下结论:

� � ( 1) 在反向旋转的工作方式下, 该轴承滚子

与内圈的打滑率相对较低;

( 2) 在同向旋转的工作方式下, 该轴承受载

区滚子的自转转速较低, 有利于提高滚子的寿命;

( 3) 在反向旋转的工作方式下, 该轴承的疲

劳寿命相对较高;

( 4) 在反向旋转的工作方式下, 该轴承具有

较小的径向间隙,有利于中介支承结构的密封,也

有利于保持转子系统的平稳性.

在实际工程应用中, 外圈与高压转子联接,内

圈与低压转子联接的中介支承结构相对简单, 更

易于实现.所以中介轴承在两种不同工作条件下

的应用中各有利弊, 因此在现役航空发动机中都

有应用.
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