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弹性支承下的双半内圈角接触球轴承振动分析

邓四二，闫亚超，王燕霜，杨海生
（河南科技大学 机电工程学院，河南 洛阳４７１００３）

摘　　　要：针对弹性支承下的双半内圈角接触球轴承，考虑弹性支承体与轴承外圈、轴承座之间的刚柔耦

合特性，建立了弹性支承下的双半内圈角接触球轴承非线性动力学微分方程．采用精细积分法和预估－校正

Ａｄａｍｓ－Ｂａｓｈｆｏｒｔｈ－Ｍｏｕｌｔｏｎ多步法相结合的算法，对非线性动力学微分方程进行求解，并对弹性体支承的双半

内圈角接触球轴承振动特性进行了理论分析．分析结果表明：①通过增加支承体过渡沟槽个数可大幅度降低

内圈振幅；套筒环厚度对轴承振幅影响相对较小，随着套筒环厚度的增加，内圈振幅先减小后增大；②轴向力

较小时，采用过渡沟槽个数多的支承体能够降低振动幅值；轴向力较大时，适当减少过渡沟槽个数，有利于系

统稳定；③存在一个最佳的过渡沟槽个数和套筒环厚度，使得轴承径向振动幅值达到最小．
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　　现代航空发动机轴承的工作转速一般均在

１０　０００ｒ／ｍｉｎ以上，一些小型发动机轴承的工作转
速则高达４０　０００～５０　０００ｒ／ｍｉｎ，其转子支承系统
工作在临界转速附近或通过临界转速时引起的结

构振动［１－３］和转静件碰摩问题［４］成为我国航空发

动机研制的技术关键之一，对航空发动机轴承转
子支承系统的振动分析显得尤为重要．航空发动
机轴承支承系统采用弹性联结结构可有效降低转

子系统的固有频率谱，可使不平衡刚性转子自动
定心并通过不稳定区，因此带弹性支承件的滚动
轴承动力学分析就显得格外重要．Ｂｅｒｍａｎ等［５－６］

利用将支承轴承系统看作是线性和非线性弹簧阻

尼系统串、并联的方法研究了弹性支承对转子不
稳定区的影响，为支承系统避免临界不稳定区提
供了理论依据．陈果［７］在轴承动力学的基础上，采
用线性弹簧阻尼系统建立支承体与轴承外圈、支
承体与机匣之间的联结模型，分析了转子系统的
动态响应特性．李贵林［８］采用试验方法研究了组
合支承结构下的轴承－转子系统幅频特性，验证了
弹性支承具有良好的调频和减振作用．到目前为
止大多数关于弹性支承角接触球轴承的研究都采

用阻尼－弹簧－质量模型建立支承体与轴承的耦合
联结，忽略了支承体结构变形而引起的刚度和阻
尼的变化等非线性因素．鉴于此，本文在文献［９］
的基础上，考虑弹性支承结构与刚性的轴承外圈、
轴承座之间的刚柔耦合特性，建立了弹性支承下
的双半内圈角接触球轴承非线性动力学微分方

程，采用精细积分法和预估－校正 Ａｄａｍｓ－Ｂａｓｈ－
ｆｏｒｔｈ－Ｍｏｕｌｔｏｎ多步法相结合的算法［１０］，对弹性
体支承的双半内圈角接触球轴承非线性动力学方

程进行求解，并对弹性体支承下的双半内圈角接
触球轴承振动特性进行了理论分析．

１　动力学分析模型

图１为弹性支承下的双半内圈角接触球轴承
系统示意图．
图１中 ｛Ｙ，Ｏ，Ｚ｝为轴承径向平面，固定不

动，轴承外圈与轴承座体之间由弹性支承体连接，
轴承外圈与弹性支承体、弹性支承体与轴承座体
之间均为过盈配合．弹性支承体通过内部结构变
形达到调节轴承径向振动的目的．

１．１　弹性支承下的双半内圈角接触球轴承模型

１．１．１　钢球与滚道的接触载荷

由经典赫兹弹性接触理论可知，钢球ｊ与套

图１　弹性支承下的双半内圈角接触球轴承系统示意图
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圈沟道的接触载荷为［１１］

Ｑｉ（ｅ）ｊ ＝
Ｋｉ（ｅ）ｃ （δｉ（ｅ）ｊ）１．５ δｉ（ｅ）ｊ＞０

０ δｉ（ｅ）ｊ≤烅
烄

烆 ０
（１）

式中Ｋｉ（ｅ）ｃ 为钢球与滚道接触处的负荷－变形常
量，可由文献［１２］中的导出式求得；ｉ，ｅ分别表示
内、外套圈（下同）；δｉ（ｅ）ｊ为钢球ｊ与滚道间的弹性
趋近量．
任一钢球与套圈滚道的弹性趋近量可以由钢

球中心相对于滚道沟曲率中心的位置矢量ｇｉ（ｅ）ｊ
来表示，图２所示为钢球与套圈滚道的接触示意
图，图中省略了所指钢球对应的下标ｊ．

图２　钢球与外圈沟道接触示意图

Ｆｉｇ．２　Ｓｃｈｅｍａｔｉｃ　ｄｉａｇｒａｍ　ｏｆ　ｔｈｅ　ｃｏｎｔａｃｔ　ｂｅｔｗｅｅｎ

ｔｈｅ　ｂａｌｌ　ａｎｄ　ｏｕｔｅｒ　ｇｒｏｏｖｅ

图２中Ｘ为轴承轴线方向；｛ｙｂ，Ｏｂ，ｚｂ｝为钢
球坐标系所在的径向平面；｛ξ

ｅ
０，Ｏｅｈ，η

ｅ
０｝为钢球与

外圈沟道椭圆接触面局部坐标．Ｏｂ 为位移后的钢
球中心；Ｏｉ为位移后内圈沟道曲率中心；Ｏｅ 为位
移后外圈沟道曲率中心．因此，钢球与滚道的弹性

２４２
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趋近量δｉ（ｅ）ｊ及接触角αｉ（ｅ）表示为

δｉ（ｅ）ｊ ＝｜ｇｉ（ｅ）ｊ｜－（ｆｉ（ｅ）－０．５）Ｄｗ （２）

αｉ（ｅ）＝ａｒｃｔａｎｘｉ（ｅ）ｙｉ（ｅ（ ）） （３）

式中ｆｉ（ｅ）＝ｒｉ（ｅ）／Ｄｗ，为轴承沟道曲率半径系数；

ｒｉ（ｅ）为沟道曲率半径；Ｄｗ 为钢球直径．

１．１．２　钢球与滚道的拖动力

钢球与滚道处于完全弹流润滑状态下，钢球
与滚道接触点由于相对滑动而引起的摩擦力可以

由润滑油的拖动力表示．结合图２所示钢球与外
滚道椭圆接触面坐标，钢球与内、外滚道接触面上
拖动力矢量Ｔｉ（ｅ）ｊ表示为

Ｔｉ（ｅ）ｊ ＝Ｔξｉ（ｅ）ｊｉ＋Ｔηｉ（ｅ）ｊｋ （４）
式中ｉ，ｅ分别表示内、外套圈（下同）；ｉ，ｋ为沿接
触面坐标轴ξ０，η０ 的单位矢量；分量Ｔξｉ（ｅ）ｊ，Ｔηｉ（ｅ）ｊ
为沿接触面长轴方向分割成若干切片（本文共分

２１个）的单元拖动力Ｔｍξｉ（ｅ）ｊ和Ｔｍηｉ（ｅ）ｊ的总和．

Ｔξｉ（ｅ）ｊ ＝∑
２１

ｍ＝１
Ｔｍξｉ（ｅ）ｊ （５）

Ｔηｉ（ｅ）ｊ ＝∑
２１

ｍ＝１
Ｔｍηｉ（ｅ）ｊ （６）

　　切片上单元拖动力可表示为

Ｔｍξ（η）ｉ（ｅ）ｊ ＝ （ｕｅｈｄｍＱｍ）ξ（η）ｉ（ｅ）ｊ （７）

式中Ｑｍ 为第ｍ 个切片上的法向接触力；ｕｅｈｄｍ为
第ｍ 个切片上弹流油膜拖动系数［１３］．

１．１．３　保持架与套圈的引导作用力

本文轴承保持架采用外引导方式，如图３所
示．外圈引导表面与保持架定心表面可以看成为
有限短厚膜的作用轴径轴承的一个特例，外圈引

图３　外圈与保持架作用力示意图
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导表面与保持架定心表面的作用力Ｆｃ 可以由作
用于保持架的流体动压油膜的分布压力Ｆ′ｃｙ和

Ｆ′ｃｚ来描述．
Ｆ′ｃｙ ＝－η０ｕ１Ｌ

３ε２／［Ｃ２１（１－ε２）２］ （８）

Ｆ′ｃｚ ＝πη０ｕ１Ｌ
３ε／［４Ｃ２１（１－ε２）３／２］ （９）

　　保持架表面产生的摩擦力矩Ｍ′ｃｘ 表示为

Ｍ′ｃｘ ＝２πη０Ｖ１Ｒ
２
１Ｌ／Ｃ１ １－ε槡（ ）２ （１０）

式中η０为大气压和环境温度下润滑剂动力黏度；

ｕ１ ＝Ｒ１（ωｅ＋ωｃ），为润滑剂牵连速度；ωｅ＝０，为
外圈转速；ωｃ为保持架转速；Ｒ１ 为保持架定心表
面半径；Ｌ为保持架定心表面宽度；Ｃ１ 为保持架
引导间隙；Ｖ１ ＝Ｒ１（ωｅ－ωｃ）为引导表面与定心
表面相对滑动速度；ε＝ｅ／Ｃ１，为保持架中心偏心
率；ｅ为保持架中心偏心量．
将作用力变换到轴承的固定坐标系中

Ｍｃｘ
Ｆｃｙ
Ｆｃ
烅
烄

烆
烍
烌

烎ｚ
＝

１　 ０　 ０
０ ｃｏｓψｃ －ｓｉｎψｃ
０ ｓｉｎψｃ ｃｏｓψ

熿

燀

燄

燅ｃ

Ｍ′ｃｘ
Ｆ′ｃｙ
Ｆ′ｃ
烅
烄

烆
烍
烌

烎ｚ

（１１）

式中ψｃ＝ａｒｃｔａｎ（Δｚｃ／Δｙｃ）．

１．２　弹性支承耦合模型

图４所示为轴承未受力时，弹性支承体与刚
性轴承外圈以及轴承座之间的耦合模型示意图，
为便于表达耦合处一维刚性束条的联结模型，图
中在耦合连接处做了相应的放大处理．

图４　弹性支承体与轴承耦合模型示意图

Ｆｉｇ．４　Ｓｃｈｅｍａｔｉｃ　ｄｉａｇｒａｍ　ｏｆ　ｃｏｕｐｌｉｎｇ　ｂｅｔｗｅｅｎ

ｅｌａｓｔｉｃ　ｓｕｐｐｏｒｔ　ａｎｄ　ｂｅａｒｉｎｇ

弹性支承体为等厚的三环套筒结构，相邻套
筒间由周向分布均匀的过渡沟槽联结，可以通过
改变过渡沟槽的个数和套筒环厚度来调节支承刚

度．在机械系统动力学自动分析软件 ＡＤＡＭＳ／

Ｆｌｅｘ模块下对支承件进行离散化，通过修正的

Ｃｒａｉｇ－Ｂａｍｐｔｏｎ模态综合法，固定界面凝聚主自

３４２
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由度［１４］，弹性支承体内外表面节点通过一维刚性
单元分别与轴承外圈、轴承座相关联．
由拉格朗日方程，可以得到弹性支承体的动

力学微分方程为

Ｍｆｌｅｘζ̈＋Ｍｆｌｅｘζ
·

－１２
Ｍｆｌｅｘ
ζζ［ ］

· Ｔ

ζ
·

＋

Ｋζ
·

＋ｆｇ＋Ｄζ
·

＋ Ｃ
ζζ［ ］

· Ｔ

λ＝Ｑｆｌｅｘ （１２）

式中Ｍｆｌｅｘ为弹性支承体的广义质量矩阵．

Ｍｆｌｅｘ ＝

Ｍｔｔ Ｍｔｒ Ｍｔｍ
ＭＴ
ｔｒ Ｍｒｒ Ｍｒｍ

ＭＴ
ｔｍ ＭＴ

ｒｍ Ｍ

熿

燀

燄

燅ｍｍ
式中下标ｔ，ｒ，ｍ分别表示弹性支承件的平动、转
动和模态自由度．ζ为柔性支承体的广义坐标，

ζ＝［Ｘ　ψ　ｑ］Ｔ．其中Ｘ＝（ｘ　ｙ　ｚ）为弹性支
承体在 惯性坐标系中的笛 卡 儿 坐 标；ψ ＝
（φ　θ　）为反映其方位的欧拉角；ｑ ＝ ｛ｑ１，

ｑ２，…，ｑｍ｝Ｔ 为模态坐标．Ｋ为弹性支承体的广义
刚度矩阵；Ｄ 为弹性支承体的阻尼矩阵；Ｄ ＝

β槡Ｋ　Ｍ，β为阻尼常数，参见文献［１５］．ｆｇ 为弹性

支承体重力．Ｃ（ζ
·
，ζ，ｔ）＝０，为约束方程．Ｑｆｌｅｘ为弹

性支承体所承受的广义力，Ｑｆｌｅｘ由广义平动力、广
义扭矩（以欧拉角表示的广义力）和广义模态力组
成，可表示为Ｑｆｌｅｘ ＝ ［Ｑｇｔ　Ｑｇｒ　Ｑｇｍ］Ｔ．
轴承外圈与弹性体内表面固定后，Ｑｆｌｅｘ 可以

由作用于外圈的轴承平动力Ｆｋ和力矩Ｔｋ经过坐
标转换后得到．

Ｑｇｔ＝ＡＦｋ （１３）

Ｑｇｒ ＝ ［ＡＢ］Ｔ［Ｔｋ＋Ｆｋ］ （１４）

Ｑｇｍ ＝ΦＴＦｋ＋Φ＊ＴＴｋ （１５）

Ｆｋ ＝ ［ｆｘ　ｆｙ　ｆｚ］Ｔ （１６）

Ｔｋ ＝ ［ｔｘ　ｔｙ　ｔｚ］Ｔ （１７）

ｆｘ ＝∑
Ｚ１

ｊ＝１

（Ｑｅｊｓｉｎαｅ＋Ｔξｅｊ） （１８）

ｆｙ ＝∑
Ｚ１

ｊ＝１

（Ｑｅｊｃｏｓαｅｊｃｏｓｊ＋Ｔξｅｊｓｉｎｊ）＋

Ｆ′ｃｙｃｏｓψｃ－Ｆ′ｃｚｓｉｎψｃ （１９）

ｆｚ ＝∑
Ｚ１

ｊ＝１

（Ｑｅｊｃｏｓαｅｊｓｉｎｊ－Ｔξｅｊｃｏｓｊ）＋

Ｆ′ｃｙｓｉｎψｃ＋Ｆ′ｃｚｃｏｓψｃ （２０）

ｔｘ ＝∑
Ｚ１

ｊ＝１

（ＴηｅｊＲｅｐｊ）＋Ｍｃｘ （２１）

ｔｙ ＝∑
Ｚ１

ｊ＝１

（Ｑｅｊｃｏｓαｅｊ－Ｔξｅｊｓｉｎαｅｊ）Ｘｅｐｊ
－（Ｑｅｊｓｉｎαｅｊ＋Ｔξｅｊｃｏｓαｅｊ）Ｒｅｐ［ ］

ｊ

ｓｉｎ烅
烄

烆
烍
烌

烎
ｊ

（２２）

ｔｚ ＝∑
Ｚ１

ｊ＝１

（Ｑｅｊｃｏｓαｅｊ－Ｔξｅｊｓｉｎαｅｊ）Ｘｅｐｊ
－（Ｑｅｊｓｉｎαｅｊ＋Ｔξｅｊｃｏｓαｅｊ）Ｒｅｐ［ ］

ｊ

ｃｏｓ烅
烄

烆
烍
烌

烎
ｊ

（２３）
式中Ｚ１ 为钢球个数，式（１３）、式（１４）中Ａ，Ｂ分别
为作用力和力矩所在轴承坐标系相对于全局坐标

系的欧拉变换矩阵；式（１５）中Φ ，Φ＊ 分别为作用

于节点的平动和转动自由度的模态斜方阵．

２　求解过程

在ＡＤＡＭＳ开发平台建立弹性支承角接触
球轴承动力学模型，采用精细积分法和预估－校正

Ａｄａｍｓ－Ｂａｓｈｆｏｒｔｈ－Ｍｏｕｌｔｏｎ多步法相结合的算法
建立积分程序进行求解，求解过程如下：

１）将系统的约束方程进行矩阵的满秩分解．
２）用Ａｄａｍｓ－Ｂａｓｈｆｏｒｔｈ显式公式预估ｔｎ＋１时
刻的独立坐标值 ｛ｑｉ｝ｐ，ｐ表示预估值．
３）用Ａｄａｍｓ－Ｍｏｕｌｔｏｎ隐式公式对预估值进
行校正，得到独立坐标的校正值 ｛ｑｉ｝ｃ，ｃ表示校正
值，与收敛误差精度有关．
４）确定独立坐标的校正值之后，计算出非独
立坐标和其他系统状态变量值．
５）如果预估值与校正值的差值小于给定的
收敛误差精度，接受该解，进行下一时刻的求解，
否则减小界分步长，重复２）直到满足精度要求．

３　结果分析

本文以图１所示的某弹性支承下双半内圈角
接触球轴承为例（轴承具体参数见表１），对不同
弹性支承件结构参数、不同工况条件下的双半内
圈角接触球轴承振动特性进行了分析．

表１　轴承参数

Ｔａｂｌｅ　１　Ｐａｒａｍｅｔｅｒｓ　ｏｆ　ｂｅａｒｉｎｇ

参数 数值

轴承内径／ｍｍ　 １３０

轴承外径／ｍｍ　 ２００

轴承宽度／ｍｍ　 ３３

滚动体个数 １７

滚动体直径／ｍｍ　 ２４．６０６

３．１　支承体结构参数对轴承振动特性影响

通过改变支承体中过渡沟槽的个数和套筒环

厚度来分析双半内圈角接触球轴承在特定工况下

的振动特性．结合图４所示，支承体的基本结构参

４４２
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数为内径Ｄｅｉ＝２００ｍｍ，外径Ｄｅｏ＝２１５．６ｍｍ．沿
周向分布过渡槽的个数为 Ｍ，分别取５，７，１０；每
个套筒环的厚度相同，即 Ｈ１＝Ｈ２＝Ｈ３＝Ｈ，Ｈ
分别取１．６，１．７，１．８，２．０ｍｍ．ｒ表示轴承外圈与
轴承座体刚性固连的情况，图５中ｆ表示弹性支
承系统临界频率下轴承内圈的振动幅值，下标１
和２分别对应１阶、２阶固有频率．

３．１．１　过渡沟槽个数对轴承振动影响

轴承内圈转速ｎｉ＝６　０００ｒ／ｍｉｎ，轴向载荷

Ｆａ＝６　０００Ｎ，径向载荷Ｆｒ＝０Ｎ，弹性支承体的套
筒环厚度为Ｈ＝１．８ｍｍ．图５、图６为改变支承体
过渡沟槽个数Ｍ 以及采用刚性支承时，内圈质心
在径向平面内的幅频特性及内圈质心轨迹．

图５　Ｆａ＝６　０００Ｎ，Ｆｒ＝０Ｎ，ｎｉ＝６　０００ｒ／ｍｉｎ时
内圈质心频谱

Ｆｉｇ．５　Ｓｐｅｃｔｒｕｍ　ｏｆ　ｉｎｎｅｒ　ｍａｓｓ　ｃｅｎｔｅｒ
（Ｆａ＝６　０００Ｎ，Ｆｒ＝０Ｎ，ｎｉ＝６　０００ｒ／ｍｉｎ）

图６　Ｆａ＝６　０００Ｎ，Ｆｒ＝０Ｎ，ｎｉ＝６　０００ｒ／ｍｉｎ时内圈质心轨迹

Ｆｉｇ．６　Ｏｒｂｉｔｓ　ｏｆ　ｉｎｎｅｒ　ｍａｓｓ　ｃｅｎｔｅｒ（Ｆａ＝６　０００Ｎ，Ｆｒ＝０Ｎ，ｎｉ＝６　０００ｒ／ｍｉｎ）

　　由图６可以看出，改变支承体过渡沟槽个数
对系统的１阶和２阶固有频率振动特性影响很

大．随着弹性支承体过渡沟槽个数的增加，系统的
支承刚度的增加，系统的１阶固有频率也随之增

５４２
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大，并接近刚性支承下系统的固有频率．当过渡沟
槽个数为５时，弹性支承体在圆环平面内的弯曲
刚度较小、阻尼效应低，使得在较低频率下便引起
弹性支承体产生圆环平面内的弯曲振动，因此系
统１阶固有频率引起的振动幅值较大，振动频率
范围大；系统在２阶固有频率下，弹性支承体的振
动为面外扭曲振动，其扭转刚度较大，且有着较好
的阻尼效应，因此其２阶固有频率下对应的振动
幅值较小．当过渡沟槽个数为７和１０时，轴承系
统１阶固有频率下的振动幅值较小，引起系统振
动的频率范围较刚性支承的小．
对比４种不同支承条件下轴承内圈质心轨

迹，可以看出：增加支承件过渡沟槽个数，内圈质
心轨迹半径减小，内圈运动趋于平稳，过渡沟槽个
数为１０时，内圈质心呈圆形周期运动，容易产生
自定心效应．轴承采用刚性支承时，内圈质心在径
向方向波动剧烈，不利于轴承系统稳定．

　　轴承内圈转速ｎｉ＝６０００ｒ／ｍｉｎ，Ｆａ＝０Ｎ，Ｆｒ＝
１　８００Ｎ，轴承轴向采用定位预紧，弹性支承体的
套筒环厚度Ｈ＝１．８ｍｍ．图７、图８为改变支承体

图７　Ｆａ＝０Ｎ，Ｆｒ＝１　８００Ｎ，ｎｉ＝６　０００ｒ／ｍｉｎ时

内圈质心频谱

Ｆｉｇ．７　Ｓｐｅｃｔｒｕｍ　ｏｆ　ｉｎｎｅｒ　ｍａｓｓ　ｃｅｎｔｅｒ
（Ｆａ＝０Ｎ，Ｆｒ＝１　８００Ｎ，ｎｉ＝６　０００ｒ／ｍｉｎ）

图８　Ｆａ＝０Ｎ，Ｆｒ＝１　８００Ｎ，ｎｉ＝６　０００ｒ／ｍｉｎ时内圈质心轨迹

Ｆｉｇ．８　Ｏｒｂｉｔｓ　ｏｆ　ｉｎｎｅｒ　ｍａｓｓ　ｃｅｎｔｅｒ（Ｆａ＝０Ｎ，Ｆｒ＝１　８００Ｎ，ｎｉ＝６　０００ｒ／ｍｉｎ）

６４２
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过渡沟槽个数Ｍ 以及采用刚性支承时，内圈质心
在径向平面内的幅频特性及内圈质心轨迹．
在径向载荷作用下，滚动体与套圈的非线性

接触以及滚动体和内滚道接触位置的变化使得轴

承径向方向刚度周期性变化是影响轴承径向振动

的主要因素．随着过渡沟槽个数的增加，径向振动
幅值减小．对比４种不同支承条件下轴承内圈质
心轨迹，增加支承体过渡沟槽提高了支承系统的
刚度，使轴承内圈质心呈周期性运动的规律更明
显，在刚性支承条件下运动轨迹为非周期运动．支
承体过渡沟槽个数由５到１０的过程中，内圈质心
运动最大半径在减小．
轴承在单一轴向或径向载荷作用下，增加弹

性支承体过渡沟槽个数更大程度上是改变了弹性

支承体的刚度矩阵和阻尼矩阵，过渡沟槽个数越
多，弹性支承体对轴承的支承特性越接近刚性支
承的情况，存在一个过渡沟槽个数Ｍ 使得轴承内
圈的振幅最小，内圈运动轨迹半径最小．

３．１．２　套筒环厚度对轴承振动的影响

采用支承体过渡沟槽个数为１０，通过改变环
与环之间间隙来改变套筒环厚度，分析不同套筒
环厚度 Ｈ 对轴承内圈振动特性的影响．图９、图

１０分别为ｎｉ＝６　０００ｒ／ｍｉｎ，Ｆａ＝６　０００Ｎ，Ｆｒ＝０Ｎ
时内圈质心在径向平面的频谱图和运动轨迹．
增加支承体的套筒环厚度，内圈径向１阶振

动幅值先减小后增大，引起振动的频率范围变窄．
图９与图５相比，改变套筒环厚度对系统的１阶共
振频率范围影响小，内圈振动幅度的改变量减小．
这是因为改变支承体套筒环厚度更大程度上

是改变了支承体的刚度系数，而增加过渡沟槽个

图９　Ｆａ＝６　０００Ｎ，Ｆｒ＝０Ｎ，ｎｉ＝６　０００ｒ／ｍｉｎ时

内圈质心频谱

Ｆｉｇ．９　Ｓｐｅｃｔｒｕｍ　ｏｆ　ｉｎｎｅｒ　ｍａｓｓ　ｃｅｎｔｅｒ
（Ｆａ＝６　０００Ｎ，Ｆｒ＝０Ｎ，ｎｉ＝６　０００ｒ／ｍｉｎ）

数既调节了支承体刚度，同时又改变了支承体的
刚度矩阵，对轴承的振动特性影响更大．从内圈质
心轨迹的变化可以看到，改变套筒环厚度对轴承
内圈质心运动半径影响较小，套筒环厚度为

１．８ｍｍ时内圈质心呈圆形周期运动，径向振动
最小．
图１１、图１２为内圈转速ｎｉ＝６　０００ｒ／ｍｉｎ，

Ｆａ＝０Ｎ，Ｆｒ＝１８００Ｎ，轴承轴向采用定位预紧，支
承体过渡沟槽个数为１０时，改变套筒环厚度 Ｈ
对轴承内圈振动特性的影响．
从图１１中可以看出，改变支承体套筒环厚

度，内圈径向振动幅值先减小后增大，引起内圈径
向振动的频率范围变化不明显．套筒环厚度为

１．８ｍｍ时，内圈径向方向振幅最小，当轴承采用
套筒环厚度为２．０ｍｍ的支承体时，内圈径向振
幅增加，振动频率也变得更为复杂．

７４２



航　空　动　力　学　报 第２８卷

图１０　Ｆａ＝６　０００Ｎ，Ｆｒ＝０Ｎ，ｎｉ＝６　０００ｒ／ｍｉｎ时内圈质心轨迹

Ｆｉｇ．１０　Ｏｒｂｉｔｓ　ｏｆ　ｉｎｎｅｒ　ｍａｓｓ　ｃｅｎｔｅｒ（Ｆａ＝６　０００Ｎ，Ｆｒ＝０Ｎ，ｎｉ＝６　０００ｒ／ｍｉｎ）

图１１　Ｆａ＝０Ｎ，Ｆｒ＝１　８００Ｎ，ｎｉ＝６　０００ｒ／ｍｉｎ时

内圈质心频谱

Ｆｉｇ．１１　Ｓｐｅｃｔｒｕｍ　ｏｆ　ｉｎｎｅｒ　ｍａｓｓ　ｃｅｎｔｅｒ
（Ｆａ＝０Ｎ，Ｆｒ＝１　８００Ｎ，ｎｉ＝６　０００ｒ／ｍｉｎ）

　　图１２中随着套筒环厚度的增加，内圈质心轨
迹由不规则运动到周期运动，轨迹曲线也变得更
加平滑．当套筒环厚度为１．８ｍｍ时，内圈质心轨
迹半径最小，更加趋于稳定．
这是因为套筒环厚度较小时，弹性支承体的

径向刚度较小，阻尼效应差，造成内圈在径向平面
内的回转半径大．当采用较厚的套筒环时，弹性支
承体的阻尼效应过大，又造成内圈在径向平面内
的波动幅度变大．
固定弹性支承体内、外径和过渡沟槽个数后，

随着套筒环厚度的增加，弹性支承体的刚度和阻
尼系数变大，当套筒环厚度达到最大厚度（即套筒
环之间没有沟槽间隙）时，轴承系统的振动特性与
刚性支承下的轴承特性无限接近，因此，在过渡沟

８４２
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图１２　Ｆａ＝０Ｎ，Ｆｒ＝１　８００Ｎ，ｎｉ＝６　０００ｒ／ｍｉｎ时内圈质心轨迹

Ｆｉｇ．１２　Ｏｒｂｉｔｓ　ｏｆ　ｉｎｎｅｒ　ｍａｓｓ　ｃｅｎｔｅｒ（Ｆａ＝０Ｎ，Ｆｒ＝１　８００Ｎ，ｎｉ＝６　０００ｒ／ｍｉｎ）

槽确定以后，随着套筒环厚度的增加，存在一个合
理的套筒环厚度Ｈ 使得轴承内圈振动幅值最小．

３．２　不同工况下支承体对轴承振动的影响规律

采用弹性支承体的基本尺寸为：内径Ｄｅｉ＝
２００ｍｍ；外径Ｄｅｏ＝２１５．６ｍｍ；套筒环厚度 Ｈ ＝
１．８ｍｍ．改变轴承工况，分析支承体过渡沟槽个
数以及采用弹性支承时轴承内圈的径向振幅的变

化规律．

３．２．１　轴向力

图１３为轴承内圈转速ｎｉ＝６　０００ｒ／ｍｉｎ，径向
作用力Ｆｒ＝０Ｎ，轴向作用力Ｆａ为５００～１２　０００Ｎ
时，内圈质心的幅值变化．

图１３　不同轴向力作用下轴承内圈中心的振动幅值

Ｆｉｇ．１３　Ｖｉｂｒａｔｉｏｎ　ａｍｐｌｉｔｕｄｅ　ｏｆ　ｉｎｎｅｒ　ｃｅｎｔｅｒ

ｆｏｒ　ｄｉｆｆｅｒｅｎｔ　ａｘｉａｌ　ｌｏａｄｓ

由图１３可以看出，当轴向载荷Ｆａ＜６　０００Ｎ
时，弹性支承体的过渡沟槽数越少，轴承内圈径向

振动幅值变化越明显；随着轴向力的增大，内圈振
幅变化率变小．当轴向载荷Ｆａ＞６　０００Ｎ时，刚性
支承条件下内圈径向振动幅值大于过渡沟槽个数

取７和１０时的内圈振动幅值．这说明对于弹性支
承的轴承系统，当轴向力在较小范围内（本文中

Ｆａ＜６　０００Ｎ）时，增加弹性支承体过渡沟槽个数
提高了支承体的径向刚度，内圈振动幅值减小，有
利于轴承系统的稳定；当轴向力在较大范围内（本
文中Ｆａ＞６　０００Ｎ）时，适当减小弹性支承体过渡
沟槽个数，可以降低内圈的径向振动幅值．

３．２．２　径向力

图１４为内圈转速ｎｉ＝６　０００ｒ／ｍｉｎ，轴向方向
采用定位预紧，径向作用力Ｆｒ 为５００～３　５００Ｎ
时，内圈质心的振动幅值变化．

图１４　不同径向力作用下轴承内圈中心的振动幅值

Ｆｉｇ．１４　Ｖｉｂｒａｔｉｏｎ　ａｍｐｌｉｔｕｄｅ　ｏｆ　ｉｎｎｅｒ　ｃｅｎｔｅｒ

ｆｏｒ　ｄｉｆｆｅｒｅｎｔ　ｒａｄｉａｌ　ｌｏａｄｓ

９４２
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由图１４可以看出，增大轴承径向力，轴承径
向方向振动呈先增大后减小再增大的态势．这是
由于轴承内圈为桃形沟的双半内圈，滚动体在离
心力和内圈径向力的共同作用下，由２点接触过
渡为３点接触而引起的．在径向力作用下，过渡沟
槽个数为１０的支承体，其振动幅值始终小于过渡
沟槽个数为７和刚性支承下的振动幅值，这说明
在径向力作用下，存在一个最佳的过渡沟槽个数
和套筒环厚度使得轴承的径向振幅取得最小值．

３．２．３　内圈转速

轴承轴向力Ｆａ＝０Ｎ，径向力Ｆｒ＝１　８００Ｎ，轴
向方向采用定位预紧．图１５为轴承内圈转速ｎｉ
为５００～８　０００ｒ／ｍｉｎ时，轴承内圈径向的振幅变
化．当增大内圈转速，轴承内圈的径向振动幅值总
体呈增加态势．由于桃形沟双半内圈轴承在径向
力作用下随着内圈转速的提高，滚动体由２点接触
过渡为３点接触，因此转速ｎｉ在３０００～６０００ｒ／ｍｉｎ
范围内，振动幅值呈先增大后减小再增大趋势．与
轴承采用刚性支承相比，支承体过渡沟槽个数为

７和１０时，可以获得相对较小的振动幅值．

图１５　不同内圈转速下轴承内圈中心振动幅值

Ｆｉｇ．１５　Ｖｉｂｒａｔｉｏｎ　ａｍｐｌｉｔｕｄｅ　ｏｆ　ｔｈｅ　ｉｎｎｅｒ　ｃｅｎｔｅｒ

ｆｏｒ　ｄｉｆｆｅｒｅｎｔ　ｉｎｎｅｒ　ｓｐｅｅｄｓ

４　结　论

在轴承动力学分析和有限元分析基础上，考
虑了弹性支承结构与刚性的轴承外圈、轴承座之
间的刚柔耦合特性，建立了弹性支承下的双半内
圈角接触球轴承非线性动力学微分方程，采用精
细积分法和预估－校正Ａｄａｍｓ－Ｂａｓｈｆｏｒｔｈ－Ｍｏｕｌｔｏｎ
多步法相结合的算法，对弹性体支承的双半内圈
角接触球轴承非线性动力学微分方程进行求解，
并对不同弹性支承件结构参数、不同工况条件下

的弹性支承体双半内圈角接触球轴承振动特性进

行了理论分析，得出如下结论：

１）弹性支承体对轴承系统的径向１阶和２
阶频率振动特性影响很大．增加支承体过渡沟槽
个数能够快速降低轴承内圈径向振动幅值，提高
系统固有频率，减小引起系统振动的频率范围；当
支承体过渡沟槽个数确定后，套筒环厚度的变化
对轴承内圈径向振动幅值的影响较小，随着套筒
环厚度的增加，内圈径向振幅先减小后增大．
２）对于承受轴向力作用的轴承，当轴向力较
小时，采用过渡沟槽个数多的支承体有利于减小
轴承内圈的径向振幅；随着径向力的增大，减小支
承体过渡沟槽个数，能获得与刚性支承相比更小
的径向振幅．
３）弹性支承能够减小因滚动体与滚道接触
位置的变化引起轴承径向方向刚度周期性变化而

导致的参数激振．对于双半内圈轴承，在径向力作
用下，存在一个最佳的过渡沟槽个数和套筒环厚
度，使得轴承内圈径向振动幅值取得最小．
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