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球柱联合转台轴承摩擦力矩特性
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摘　　　要：为研究球柱联合转台轴承摩擦力矩特性，建立了轴承的力学模型，采用 ＮｅｗｔｏｎＲａｐｈｓｏｎ法对

模型进行求解。分析了轴承摩擦力矩产生机理，建立了摩擦力矩计算模型，利用试验机对模型进行了试验验

证，研究了不同结构参数对轴承摩擦力矩的影响。结果表明：所建立的模型可较好的实现轴承摩擦力矩预测，

轴承摩擦力矩与轴向载荷、倾覆力矩和轴承转速呈正相关；减小初始轴向游隙可显著降低轴承摩擦力矩；钢球

数量存在一个最优值使轴承摩擦力矩最小；沟曲率半径存在合理区间使轴承综合性能最优；适当减小保持架

质量可有效降低轴承摩擦力矩。研究结果为球柱联合转台轴承的优化设计提供了理论依据。
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　　球柱联合转台轴承的综合性能优异，可作为

飞行惯导系统标定仪旋转机构的核心部件，具有

广阔的应用前景。转台轴承的摩擦力矩性能直接

影响到标定仪的运转精度，进一步影响飞行惯导

系统的导航精度。因此，有必要对球柱联合转台

轴承的摩擦力矩特性进行分析。

国内外学者对轴承摩擦力矩特性进行了许多

研究。Ｐａｌｍｇｒｅｎ
［１］在不同条件下对多种类型的轴

承进行摩擦力矩试验，得出了各条件下轴承摩擦

力矩的经验公式。Ｓｎａｒｅ
［２］在对轴承进行力学分

析的基础上研究了由弹性滞后引起的摩擦力矩、

差动滑动引起的摩擦力矩、润滑剂引起的摩擦力

矩和钢球自旋运动引起的摩擦力矩，并且通过试

验验证了理论分析的正确性。Ｍａｓａｙｕｋｉ等
［３］研

究了两种不同润滑方式的滚动轴承的摩擦力矩，

并将理论分析值与试验数据库数据进行了比较。

Ｔｏｗｎｓｅｎｄ等
［４］研究了不同润滑状态下滚动轴承

的摩擦力矩，并进行了试验验证。国内学者王小

刚等［５］针对传统结构转台轴承无法同时实现低扭

矩、高转速、高承载能力的不足，提出了一种球柱

联合的转台轴承结构样式，极大的提升了转台轴

承的综合性能。张葵等［６］分析了球轴承摩擦力矩

的产生机理，研究了轴承各结构的相互作用关系

和运动状态，建立了较为准确的摩擦力矩计算模

型，为球轴承的设计和分析提供了理论依据。徐

永智等［７］基于统计学理论，采用参数非参数融合

性方法对航天轴承摩擦力矩进行了研究。王燕霜

等［８］计算了某型号变桨转台轴承在不同负游隙下

的摩擦力矩，试验结果与理论分析具有较高的一

致性。刘静［９］通过试验机模拟转台轴承的实际工

况，测量并分析了实验数据，为轴承制造过程中的

工艺改进提供了理论依据。张占立等［１０］通过试

验拟合出四点接触转盘轴承摩擦力矩与负游隙之

间的函数关系，解决了轴承负游隙难以测量的问

题。轴承摩擦力矩模型的建立和特性分析也是一

个研究热点［１１１７］。

截至目前，国内外对球柱联合转台轴承摩擦

力矩的试验研究和理论研究均为空白，进行此类

轴承设计时缺乏相关的理论依据。鉴于此，本文

基于轴承摩擦力矩的理论分析模型，建立球柱联

合转台轴承摩擦力矩的数学模型，研究轴向载荷、

初始轴向游隙、轴承转速、钢球数量、沟曲率半径

和保持架质量对轴承摩擦力矩的影响规律，研究

结果对球柱联合转台轴承的设计及应用具有一定

的理论指导意义。

１　球柱联合转台轴承力学分析

图１所示的球柱联合转台轴承具有三排滚动

体，其中上排和下排滚动体均为两列交错排布的

钢球，钢球之间有保持架进行隔离。径向排为滚

子，采用无保持架的满装结构。轴承工作时外圈固

定在基座中，转台固定在内圈上与其一起做旋转运

动，同时带动各排滚动体一起围绕轴承中心旋转。

图１　球柱联合转台轴承结构示意图
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ｔｕｒｎｔａｂｌｅｂｅａｒｉｎｇ

由飞行惯导系统标定仪的具体使用工况可

知，轴承在工作过程中承受的载荷有轴向载荷

犉ａ、径向载荷犉ｒ和倾覆力矩犕０。这些载荷最终

会传递到轴承滚动体上引起滚动体的受载变形，

其示意图如图２所示，其中，δａ为内圈在受载后产

生的轴向位移，δｒ为内圈产生的径向位移，α为内

圈在承受负载后转动的角度。ψ１ 表示第一列钢

球的位置角，ψ２ 表示第二列钢球的位置角。

１１　球柱联合转台力学模型

由于球柱联合转台轴承具有径向排滚子，且径

向游隙为负值，可以承受较大的径向载荷，因此上

下两排钢球可视为仅承受轴向载荷和倾覆力矩。

１．１．１　轴向排钢球与滚道间接触载荷分析

轴承在承受联合载荷后，上排第犼列第犻个

钢球的变形量为

δ
ｕ
犻犼 ＝δａ＋０．５犱

ｕ
ｍ犼ｃｏｓψ

ｕ
犻ｔａｎα－０．５狌ａ０ （１）

式中上标ｕ指代上排滚动体，犱ｍ犼为上排第犼列钢

球的节圆直径；设定轴承受载后变形量最大的钢

球位置角为ψ犻＝０°，犣为每列的钢球个数，则ψ犻犼＝

５６６２
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图２　球柱联合转台轴承受载变形示意图

Ｆｉｇ．２　Ｓｃｈｅｍａｔｉｃｄｉａｇｒａｍｏｆｂａｌｌｒｏｌｌｅｒｃｏｍｂｉｎｅｄ

ｔｕｒｎｔａｂｌｅｂｅａｒｉｎｇｄｅｆｏｒｍａｔｉｏｎｕｎｄｅｒｔｈｅｌｏａｄ

２π
犣
（犻－１）为第犼列第犻个钢球的位置角，狌ａ０为初

始轴向游隙。

下排第犼列第犻个钢球的变形量为

δ
ｄ
犻犼 ＝－δａ－０．５犱

ｄ
ｍ犼ｃｏｓψ

ｄ
犻ｔａｎα－０．５狌ａ０ （２）

式中上标ｄ指代下排滚动体。

由变形载荷公式可得，每个钢球所承受的载

荷大小为

犙ｕ
（ｄ）
犻犼 ＝犓１δ

ｕ（ｄ）１．５
犻犼 （３）

式中犓１ 为滚动体与内外圈的刚度系数，其值与

滚动体和滚道的材料以及几何形状有关。

１．１．２　径向排滚子与滚道间接触载荷分析

由于径向排滚子长度较长，其与滚道在接触

线上的载荷分布差异较大，求滚子上的载荷分布

时，不宜将其视为一个整体，故采用“切片法”（微

元法）将每一个滚子沿母线方向均分为狀片，犾为

滚子滚道接触线长度，则每个切片的厚度为狑＝

犾／狀，狀值越大载荷分布计算越精确。

则径向排第犵个滚子第犽个切片在受载后几

何中心沿水平方向的变化量为

δ
ｍ
犵犽 ＝δｒｃｏｓψ

ｍ
犵 ＋

０．５狑（犽－０．５）αｃｏｓψ
ｍ
犵 －０．５狌ｒ０ （４）

式中狌ｒ０为径向初始游隙。

由变形载荷公式可得，每个切片所承受的载

荷大小为

狇
ｍ
犵犽 ＝

δ
ｍ１．１１
犵犽

１．２４×１０
－５（狀狑）０．１１

（５）

则累加可得径向排第犵个滚子的载荷为

犙ｍ犵 ＝∑
狀

犽＝１

狇
ｍ
犵犽 （６）

１２　轴承力学平衡方程

为了求解滚动体的载荷分布，需要建立轴承

的力学平衡方程。由工况可知球柱联合转台轴承

内圈在外力（轴向载荷犉ａ、径向载荷犉ｒ、倾覆力矩

犕０）和内力（滚动体与滚道的接触力）共同作用下

处于平衡状态，则可建立如下方程：

轴向方向上的力学平衡方程为

犉ａ－∑
犣
ｕ

犻＝１
∑
２

犼＝１

犙ｕ犻犼＋∑
犣
ｄ

犻＝１
∑
２

犼＝１

犙ｄ犻犼 ＝０ （７）

　　径向方向上的力学平衡方程为

犉ｒ－∑
犣
ｍ

犵＝１

犙ｍ犵ｃｏｓψ
ｍ
犵 ＝０ （８）

　　力矩平衡方程为

犕０－∑
犣
ｕ

犻＝１
∑
２

犼＝１

犙ｕ犻犼
犱ｕｍ
２
＋∑

犣
ｄ

犻＝１
∑
２

犼＝１

犙ｄ犻犼
犱ｄｍ
２
＝０

（９）

　　将以上各式联立，代入轴承的尺寸参数与结

构参数，使用 ＮｅｗｔｏｎＲａｐｈｓｏｎ法对方程进行求

解，即可得出轴承在轴向载荷犉ａ、径向载荷犉ｒ和

倾覆力矩犕０ 共同作用下的滚动体载荷分布。

图３　轴承滚动体运动状态示意图

Ｆｉｇ．３　Ｓｃｈｅｍａｔｉｃｄｉａｇｒａｍｏｆｔｈｅｍｏｔｉｏｎｓｔａｔｅｏｆ

ｂｅａｒｉｎｇｒｏｌｌｉｎｇｅｌｅｍｅｎｔ

１３　运动分析

如图３所示，犡 轴为轴承沿水平方向的几何

中心线，犢 轴为轴承沿垂直方向的几何中心线，犗

点为轴承的几何中心点，轴向第一列钢球到犢 轴

的水平距离为（１／２）犱ｍ１，轴向第二列钢球到犢 轴

的水平距离为（１／２）犱ｍ２，径向排滚子中心线到犢

轴的水平距离为（１／２）犱ｍ３。轴向排钢球直径为

犇ｗ１，径向排滚子直径为犇ｗ２，设轴承内圈转动的

角速度为ωｉｎ，外圈转动的角速度为ωｏ（由于轴承

在转动过程中外圈固定内圈旋转，则ωｏ＝０ｒａｄ／ｓ）。
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ωｂ犻犼为轴向排第犼列第犻个钢球公转角速度，ω′ｂ犻犼为

轴向排第犼列第犻个钢球自转角速度。ωｃ犵为径向

排第犵个滚子的公转角速度，ω′ｃ犵为径向排第犵个

滚子的自转角速度。

由于球柱联合转台轴承的转速较低，可将轴

向钢球在节圆处与滚道间的相对运动视为纯滚

动，则根据无滑动条件及图３的几何关系，可得轴

向两列钢球的公转角速度为

ωｂ犻犼 ＝０．５ωｉｎ （１０）

　　自转角速度分别为

ω′ｂ犻１＝０．５
犱ｍ１
犇ｗ１

ωｉｎ （１１）

ω′ｂ犻２＝０．５
犱ｍ２
犇ｗ１

ωｉｎ （１２）

　　则上、下排第犼列第犻个钢球在节圆处与内

外圈滚道间的平均线速度分别为

狏ｂ犻犼，ｉｎ＝０．２５［犱ｍ１（２）（ωｉｎ－ωｂ犻犼）＋ω′ｂ犻１（２）犇ｗ１］

（１３）

狏ｂ犻犼，ｏ＝０．２５犱ｍ１（２）ωｂ犻犼＋ω′ｂ犻１（２）犇［ ］ｗ１ （１４）

　　由于径向排滚动体绕中心运动时滚子与滚道

接触线上各点线速度相等，则其不产生差动滑动。

推导可得径向排滚子的公转角速度为

ωｃ犵 ＝０．５ωｉｎ １－
犇ｗ２

犱（ ）
ｍ３

（１５）

　　自转角速度为

ω′ｃ犵＝０．５ωｉｎ
犱ｍ３
犇ｗ２

１－
犇ｗ２

犱（ ）
ｍ３

（１６）

　　则在节圆处与内外圈滚道间的平均线速度分

别为

狏ｃ犵，ｉｎ＝０．２５［犱ｍ３（ωｉｎ－ωｃ犵）＋ω′ｃ犵犇ｗ２］

（１７）

狏ｃ犵，ｏ＝０．２５犱ｍ３ωｃ犵＋ω′ｃ犵犇［ ］ｗ２

（１８）

２　轴承摩擦力矩计算

综合考虑球柱联合转台轴承的结构形式，可

知其摩擦力矩来源主要有两部分：钢球及保持架

产生的摩擦力矩、滚子产生的摩擦力矩。

２１　钢球及保持架产生的摩擦力矩

由于轴承的转速较低，不考虑轴向排钢球的

差动滑动，将其视为纯滚动，则由钢球及保持架产

生的摩擦力矩主要有以下三方面。

２．１．１　弹性滞后产生的摩擦力矩

由于轴承钢具有弹性滞后的性质，钢球在运

动过程中受到的阻力矩大于推力矩，从而形成了

滚动摩擦力矩，其计算公式为［６］

犕１１ ＝０．２５犱ｍ１（２）１－（犇ｗ１ｃｏｓα０／犱ｍ１（２））［ ］２ ·

β ∑ｉｎ＋∑（ ）ｏ （１９）

式中β 为轴承钢的弹性滞后系数，本文中取

０．００７，α０ 为轴向排滚动体接触角。

其中ｉｎ、ｏ的计算公式如下：

ｉｎ＝ （９／１２８）（２犈ｋ，ｉｎ／π）［π／（２犓
２
ｉｎ犈ｅ，ｉｎ］

１／３（１／犞ｉｎ）·

（８／３）ρ［ ］ｉｎ
２／３

犈′１
／３犙ｕ

（ｄ）４／３
犻犼 （２０）

ｏ＝ （９／１２８）（２犈ｋ，ｏ／π）［π／（２犓
２
ｏ犈ｅ，ｏ］

１／３（１／犞ｏ）·

（８／３）ρ［ ］ｏ
２／３

犈′１
／３犙ｕ

（ｄ）４／３
犻犼 （２１）

犞ｉｎ（ｏ）＝ ２犈ｅ，ｉｎ（ｏ）／（π犓ｉｎ（ｏ）［ ］）１／３ （２２）

犓ｉｎ（ｏ）＝犪ｉｎ（ｏ）／犫ｉｎ（ｏ） （２３）

犪ｉｎ（ｏ）＝ （１－ν
２／犈）＋（１－ν

２
ｂ／犈ｂ［ ］｛ ）·

３犙ｕ
（ｄ）
犻犼 ／（２∑ρｉｎ（ｏ） ｝）

１／３

狀ａ （２４）

犫ｉｎ（ｏ）＝ （１－ν
２／犈）＋（１－ν

２
ｂ／犈ｂ［ ］｛ ）·

３犙ｕ
（ｄ）
犻犼 ／（２∑ρｉｎ（ｏ） ｝）

１／３

狀ｂ （２５）

犈′＝４ （１－ν
２
ｂ）／犈ｂ＋（１－ν

２）／［ ］犈 （２６）

式中犪为钢球与滚道接触椭圆长半轴长度，犫为

接触椭圆短半轴长度，狀ａ、狀ｂ 为与轴承结构有关

的系数，犈ｋ为第一类椭圆积分，犈ｅ为第二类椭圆

积分，∑ρ为钢球与滚道接触面曲率和，犈ｂ为钢球

弹性模量，犈 为套圈弹性模量，νｂ 是钢球的泊松

比，ν为套圈的泊松比，犙
ｕ（ｄ）
犻犼 为轴向排钢球的接触

载荷，下标ｉｎ为内圈，ｏ为外圈。

２．１．２　保持架与引导面滑动摩擦产生的摩擦力矩

由球柱联合转台轴承的结构形式可知，其上

层保持架的引导方式为外圈引导，下层保持架的

引导方式为内圈引导，两个保持架在轴承旋转的

过程中始终与引导面有直接接触，形成了滑动摩

擦，这部分摩擦力矩为

犕１２ ＝犠犳ｃ（犱ｍ１＋犱ｍ２） （２７）

式中犠 为保持架的质量；犳ｃ 为保持架与引导面

之间的摩擦因数。

２．１．３　自旋滑动产生的摩擦力矩

由于上下排钢球的接触角为９０°，钢球在转

动过程中会形成自旋分量，这部分摩擦力矩不可

忽略，其计算公式为［６］

犕１３ ＝ （３／８）犳ｓ∑（犈ｅα０犙
ｕ（ｄ）
犻犼 ｓｉｎα０） （２８）

式中犳ｓ为滑动摩擦因数。

２．１．４　油膜黏性阻力产生的摩擦力矩

钢球及保持架运动时会对润滑剂形成搅拌作

用，由于润滑剂本身具有一定的黏性，会对钢球及
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保持架运动形成一定的阻力，进一步体现为轴承

的摩擦力矩，这部分摩擦力矩为［６］

犕１４ ＝３．２６５α
－１
ｏｉｌ犛犱ｍ１（２）∑ α０（犎ｉｎ＋犎ｏ［ ］）

（２９）

式中犎ｉｎ为钢球与内圈之间的油膜厚度，犎ｏ为钢

球与外圈之间的油膜厚度，αｏｉｌ为润滑剂黏压系

数，犛为油膜润滑系数。

２２　滚子产生的摩擦力矩

２．２．１　弹性滞后产生的摩擦力矩

与轴向排钢球相同，径向排滚子在运转过程

中，同样会在与滚道接触线前后形成大小不同的

弹性变形，从而形成摩擦力矩，这部分摩擦力矩的

计算公式为［１１］

犕２１ ＝

∑
犣
ｍ

犵＝１
∑
狀

犽＝１
β

π狇
ｍ
犵犽

η犇槡 ｗ２

δ
ｍ
犵犽 ωｉｎ（ｏ）－ωｃ犵 犡

ｍ
犵（ ）［ ］犽 ωｉｎ

（３０）

式中η为滚子滚道接触副的综合弹性常数，犡
ｍ
犵犽为

第犵个滚子第犽片中心到轴承几何中心的距离。

２．２．２　油膜黏性阻力产生的摩擦力矩

轴承径向排滚子在运转过程中由于润滑剂黏

性摩擦产生的摩擦力矩为［１８］

犕２２ ＝∫
２π

０

１４．２η犾犚
２
０犝

０．７５犌－０．０４犠０．０８
ω′ｃ犵ｄ［ ］ψ ωｉｎ

（３１）

式中犚０ 为两接触表面的等效曲率半径；犝 为无

量纲化后的速度参数；犌为无量纲化后的材料参

数；犠 为无量纲化后的载荷参数。

２３　轴承总摩擦力矩

将以上各部分摩擦力矩进行叠加，结果即为

轴承总摩擦力矩

犕 ＝犕１１＋犕１２＋犕１３＋犕１４＋犕２１＋犕２２

（３２）

３　轴承摩擦力矩试验验证

３１　摩擦力矩试验

试验设备采用如图４所示的转台轴承摩擦力

矩试验机。对同一批次生产的共三套某型号球柱

联合转台轴承进行摩擦力矩试验，同一工况下的

试验进行三组，取所得九组试验结果平均值为轴

承摩擦力矩值。

试验前将被测轴承通过螺钉安装在法兰盘

上，安装螺钉使用测力矩扳手按照十字交叉的顺

序分三个阶段拧紧至安装力矩 犕ａ：第一阶段

４０％犕ａ，第二阶段７０％犕ａ，第三阶段１００％犕ａ，

并在轴承加载装置上安装质量适当的特制砝码。

保证试验环境的清洁，确保轴承未被磁化并远离

电磁场的干扰。使用标准试样对高精度拉力计进

行调零处理，然后将拉力计的一端与轴承外圈安

装销连接，数据线与上位机连接。

试验时设置控制器至试验所需的轴承转速，

并开启控制器上的电动机旋转按钮，则电动机带

动轴承内圈旋转，在拉力计的作用下外圈相对静

止，同时拉力计输出测得数值。设置上位机程序

为拉力计有数据输出５ｓ后采集数值，数据采集的

时间为正转、反转各１０ｓ，上位机程序将拉力计输

出数据进行相应处理计算求得轴承摩擦力矩值。

对正、反转试验误差大于５％的情况，试验需重新

进行。

图４　转台轴承摩擦力矩试验机

Ｆｉｇ．４　Ｆｒｉｃｔｉｏｎｔｏｒｑｕｅｔｅｓｔｉｎｇｍａｃｈｉｎｅｏｆｒｏｔａｒｙ

ｔａｂｌｅｂｅａｒｉｎｇ

３２　试验轴承相关参数

试验轴承为同一批生产的共三套某型号球

柱联合转台轴承，其尺寸及结构参数如表１

所示。
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表１　球柱联合转台轴承相关参数

犜犪犫犾犲１　犚犲犾犪狋犲犱狆犪狉犪犿犲狋犲狉狊狅犳犫犪犾犾狉狅犾犾犲狉犮狅犿犫犻狀犲犱

狋狌狉狀狋犪犫犾犲犫犲犪狉犻狀犵

参数 数值

内径／ｍｍ ８０

外径／ｍｍ １４６

上、下排第一列钢球节圆直径／ｍｍ １３１

上、下排第二列钢球节圆直径／ｍｍ １２１

径向排节圆直径／ｍｍ １１０

上、下排钢球个数／个 ２０×２

上、下排钢球直径／ｍｍ ４

径向排滚子个数／个 ８４

径向排滚子直径／ｍｍ ４

径向排滚子有效长度／ｍｍ ８

３３　试验结果分析

当轴承轴向游隙为－２μｍ、轴向载荷为１ｋＮ

时，转速从１０ｒ／ｍｉｎ增加到１５０ｒ／ｍｉｎ，摩擦力矩

的试验值与理论分析值如图５所示。

图５　转速对轴承摩擦力矩的影响

Ｆｉｇ．５　Ｅｆｆｅｃｔｏｆｒｏｔａｔｉｎｇｓｐｅｅｄｏｎｔｈｅｆｒｉｃｔｉｏｎ

ｔｏｒｑｕｅｏｆｂｅａｒｉｎｇ

从图５中可以看出，当轴承转速在１００ｒ／ｍｉｎ

以下时，随着转速的增长，轴承摩擦力矩呈上升趋

势，当转速超过１００ｒ／ｍｉｎ后，摩擦力矩增加量很

小，数值保持相对稳定。这是因为初期随着转速

的提高，润滑脂搅动增加，由润滑剂黏性产生的摩

擦力矩增加，轴承摩擦力矩上升。当转速进一步

提高后，润滑脂被快速搅动，黏度有所下降，由润

滑剂黏性产生的摩擦力矩趋于平稳，轴承整体的

摩擦力矩也维持相对稳定。

当轴承轴向游隙为－２μｍ、轴承转速为５０

ｒ／ｍｉｎ时，令轴向载荷从０ｋＮ增加到３ｋＮ，摩擦力

矩的试验值与理论分析值如图６所示；采用同样

的轴向游隙和转速，令倾覆力矩从０ｋＮ·ｍ增加

到１．５ｋＮ·ｍ，摩擦力矩的试验值与理论分析值

如图７所示。

图６　轴向载荷对轴承摩擦力矩的影响

Ｆｉｇ．６　Ｅｆｆｅｃｔｏｆａｘｉａｌｌｏａｄｏｎｔｈｅｆｒｉｃｔｉｏｎｔｏｒｑｕｅ

ｏｆｂｅａｒｉｎｇ

图７　倾覆力矩对轴承摩擦力矩的影响

Ｆｉｇ．７　Ｅｆｆｅｃｔｏｆｏｖｅｒｔｕｒｎｉｎｇｍｏｍｅｎｔｏｎｔｈｅｆｒｉｃｔｉｏｎ

ｔｏｒｑｕｅｏｆｂｅａｒｉｎｇ

由试验结果可知，轴承摩擦力矩随转速的提

高、轴向载荷的增大和倾覆力矩的增加呈上升

趋势，轴向载荷和倾覆力矩对摩擦力矩的影响

较大，轴承转速对其影响较小。各组试验数据

与理论模型间的平均误差为１２．５％，误差的成

因可能是力矩测量误差或轴承尺寸偏差，其值

在合理的范围之内，说明本文所建立的轴承分

析模型具有一定的可靠度，可以用作轴承摩擦

力矩的分析。

９６６２
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４　轴承摩擦力矩特性分析

当轴承轴向游隙为－２μｍ、轴向载荷为１ｋＮ，

将其转速设定为５０ｒ／ｍｉｎ。基于所建立的轴承摩

擦力矩模型，采用控制变量法，依次分析钢球数、

沟曲率半径系数、保持架质量和初始轴向游隙对

轴承摩擦力矩的影响规律。

４１　钢球数对轴承总摩擦力矩的影响

取不同的上（下）排钢球数，所得的轴承摩擦

力矩如图８所示。从中可知，随着上（下）排钢球

数的减少，轴承摩擦力矩先下降后上升。初期轴

承摩擦力矩下降是因为初期钢球数目的减少会使

其与润滑油搅拌程度降低，从而导致由油膜粘性

阻力产生的摩擦力矩减少；后期轴承摩擦力矩上

升是因为随着钢球数进一步减少，单个钢球所承

受的载荷增大，这一方面会导致其与滚道间的弹

性变形增大，从而使由弹性滞后引起的摩擦力矩

增大，另一方面会使轴承的自旋分量增大，从而令

由自旋滑动引起的摩擦力矩增大，当由弹性滞后

与自旋滑动引起的摩擦力矩增大值大于由润滑油

搅拌引起的摩擦力矩减小值时，轴承摩擦力矩整

体呈增大的趋势。由分析结果可知，当轴承钢球

数取４０左右时，其摩擦力矩最小。

图８　钢球数对轴承摩擦力矩的影响

Ｆｉｇ．８　Ｅｆｆｅｃｔｏｆｔｈｅｎｕｍｂｅｒｏｆｓｔｅｅｌｂａｌｌｓｏｎｔｈｅ

ｆｒｉｃｔｉｏｎｔｏｒｑｕｅｏｆｂｅａｒｉｎｇ

４２　沟曲率半径系数对轴承总摩擦力矩的影响

采用不同的沟曲率半径系数，轴承摩擦力的

变化曲线如图９所示。从图中可以看出，随着沟

曲率半径系数的增大，轴承摩擦力矩呈下降趋势。

这是因为随着沟曲率半径系数的减小，钢球与沟

道接触椭圆的面积也随之减小，由自旋滑动产生

的摩擦力矩随之降低，从而使轴承整体的摩擦力

矩下降。而轴承沟曲率半径系数的减小会使轴承

图９　沟曲率半径系数对轴承摩擦力矩的影响

Ｆｉｇ．９　Ｅｆｆｅｃｔｏｆｇｒｏｏｖｅｃｕｒｖａｔｕｒｅｒａｄｉｕｓｃｏｅｆｆｉｃｉｅｎｔ

ｏｎｔｈｅｆｒｉｃｔｉｏｎｔｏｒｑｕｅｏｆｂｅａｒｉｎｇ

的承载能力下降，因此其具有一个合理的区间，通

常为０．５７～０．５８之间。

４３　保持架质量对轴承总摩擦力矩的影响

采用不同质量的保持架，轴承摩擦力矩的变

化规律如图１０所示。从图中可以看到，随着保持

架质量增加，轴承摩擦力矩呈上升趋势，并且上升

速度较快。这是因为随着保持架质量增加，其与

引导面间的滑动摩擦增加，由于滑动摩擦数值较

大，在轴承总摩擦力矩中占比较大，所以轴承整体

的摩擦力矩快速增加。因此在满足保持架的强度

的前提下，可以减小保持架厚度或采用塑料保持

架，以减小保持架质量，从而降低轴承摩擦力矩。

图１０　保持架质量对轴承摩擦力矩的影响

Ｆｉｇ．１０　Ｅｆｆｅｃｔｏｆｃａｇｅｍａｓｓｏｎｔｈｅｆｒｉｃｔｉｏｎｔｏｒｑｕｅ

ｏｆｂｅａｒｉｎｇ

４４　轴承游隙对轴承总摩擦力矩的影响

取不同的轴向游隙，所得的轴承摩擦力矩如

图１１所示。从图中可以知，轴承摩擦力矩随着轴

０７６２
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向负游隙量的增大呈上升趋势，这是因为随着轴

向负游隙量的增大上下排钢球均被压紧，由钢球

所产生的摩擦力矩均增大，从而使轴承总摩擦力

矩增大。

图１１　游隙对轴承摩擦力矩的影响

Ｆｉｇ．１１　Ｅｆｆｅｃｔｏｆｃｌｅａｒａｎｃｅｏｎｔｈｅｆｒｉｃｔｉｏｎｔｏｒｑｕｅ

ｏｆｂｅａｒｉｎｇ

５　结　论

１）球柱联合转台轴承转速的提高、轴向载荷

与倾覆力矩的增大、轴向负游隙量的增大均能增

大轴承的摩擦力矩，其中轴向游隙对摩擦力矩的

影响较大。

２）随着上（下）排钢球数的减少，轴承摩擦力

矩先下降后上升，本文轴承钢球数目取４０时轴承

摩擦力矩最小。沟曲率半径系数减小可降低轴承

的摩擦力矩，但同样会降低轴承的承载能力，因此

其存在一个合理区间使轴承获得较优的综合性

能。本文轴承沟曲率半径系数在０．５７～０．５８之

间时，可在确保轴承承载能力的前提下获得较小

的摩擦力矩。

３）由保持架与引导面滑动摩擦产生的摩擦

力矩对轴承整体的摩擦力矩影响较大，因此在满

足保持架强度的前提下，可采用塑料保持架，以减

小保持架质量，降低轴承的摩擦力矩。
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波动性分析［Ｊ］．航空动力学报，２０１８，３３（７）：１７１３１７２４．

ＤＥＮＧＳｉｅｒ，ＨＵＡＸｉａｎｗｅｉ，ＺＨＡＮＧＷｅｎｈｕ，ｅｔａｌ．Ａｎａｌｙ

ｓｉｓｏｎｆｒｉｃｔｉｏｎｔｏｒｑｕｅｆｌｕｃｔｕａｔｉｏｎｏｆａｎｇｕｌａｒｃｏｎｔａｃｔｂａｌｌ

ｂｅａｒｉｎｇｉｎｇｙｒｏｍｏｔｏｒ［Ｊ］．ＪｏｕｒｎａｌｏｆＡｅｒｏｓｐａｃｅＰｏｗｅｒ，

２０１８，３３（７）：１７１３１７２４．（ｉｎＣｈｉｎｅｓｅ）

［１５］　宁峰平，樊晓琴，陈然，等．交变温度对航天轴承摩擦力矩

的影响机理［Ｊ］．农业工程学报，２０１８，３４（８）：８５９２．

ＮＩＮＦｅｎｇｐｉｎｇ，ＦＡＮＸｉａｏｑｉｎ，ＣＨＥＮＲａｎ，ｅｔａｌ．Ｉｎｆｌｕｅｎｃｅ

ｍｅｃｈａｎｉｓｍｏｆａｌｔｅｒｎａｔｉｎｇｔｅｍｐｅｒａｔｕｒｅｏｎｆｒｉｃｔｉｏｎｔｏｒｑｕｅｏｆ

ａｅｒｏｓｐａｃｅｂｅａｒｉｎｇｓ［Ｊ］．ＴｒａｎｓａｃｔｉｏｎｓｏｆｔｈｅＣｈｉｎｅｓｅＳｏｃｉｅｔｙｏｆ

ＡｇｒｉｃｕｌｔｕｒａｌＥｎｇｉｎｅｅｒｉｎｇ，２０１８，３４（８）：８５９２．（ｉｎＣｈｉｎｅｓｅ）

［１６］　胡华君，潘博，孙京．航天器驱动机构轴系摩擦力矩建模与

分析研究［Ｊ］．机械工程学报，２０１７，５３（１１）：７５８０．

ＨＵＨｕａｊｕｎ，ＰＡＮＢｏ，ＳＵＮＪｉｎｇ．Ｆｒｉｃｔｉｏｎｔｏｒｑｕｅｍｏｄｅｌｉｎｇ

ｏｆｓｐａｃｅｃｒａｆｔｄｒｉｖｉｎｇｍｅｃｈａｎｉｓｍｓｈａｆｔｉｎｇ［Ｊ］．Ｊｏｕｒｎａｌｏｆ

ＭｅｃｈａｎｉｃａｌＥｎｇｉｎｅｅｒｉｎｇ，２０１７，５３（１１）：７５８０．（ｉｎＣｈｉｎｅｓｅ）

［１７］　陆静，洪荣晶，陈捷，等．四点接触球转盘轴承中几何参数

对摩擦力矩的影响［Ｊ］．轴承，２０１３（５）：１６．

ＬＵＪｉｎｇ，ＨＯＮＧＲｏｎｇｊｉｎｇ，ＣＨＥＮＪｉｅ，ｅｔａｌ．Ｅｆｆｅｃｔｏｆｇｅ

ｏｍｅｔｒｙｐａｒａｍｅｔｅｒｓｏｎｆｒｉｃｔｉｏｎｔｏｒｑｕｅｏｆｆｏｕｒｐｏｉｎｔｃｏｎｔａｃｔ

ｂａｌｌｓｌｅｗｉｎｇｂｅａｒｉｎｇ［Ｊ］．Ｂｅａｒｉｎｇ，２０１３（５）：１６．（ｉｎＣｈｉ

ｎｅｓｅ）

［１８］　ＭＡＴＳＵＹＡＭＡＨ．Ｈｉｇｈｅｆｆｉｃｉｅｎｃｙａｎｄｔｒｉｂｏｌｏｇｙｉｎｒｏｌｌｉｎｇ

ｂｅａｒｉｎｇｓ［Ｊ］．ＪＴＥＫＴＥｎｇｉｎｅｅｒｉｎｇＪｏｕｒｎａｌ，２０１１（１００９）：

１０８１１３．

（编辑：李岩梅、张　雪）
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