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摘 要：建立了高速角接触球轴承 ‑刚性转子系统完全动力学数值仿真模型。以某仪表轴承支承的转子

系统为例，分析了转子不平衡量对转子振动响应、轴承内部载荷分布以及保持架质心运动轨迹、频域幅值变化

及其磨损的影响。结果表明：无转子不平衡量时，转轴振动仅包含保持架频率，而转子不平衡时，转轴振动除保

持架频率，还包含内圈频率及其倍频。随着转子不平衡量的增大，内圈频率对应的转轴振动幅值逐渐增大，而

保持架频率对应的转轴振动幅值先减小后增大。球与内外圈接触载荷波动随着转子不平衡量的增大而增大，

且载荷包含了保持架频率与内圈频率的多种耦合频率。转子不平衡量越大，保持架质心运动越不稳定，而保持

架磨损率反而逐渐降低。保持架质心运动除保持架频率外，还包含保持架频率与内圈频率的耦合频率，说明保

持架运动受转子振动的影响。
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Abstract：A complete dynamic numerical simulation model of the high ‑speed angular con‑
tact ball bearing‑rigid rotor system was established. Taking an instrument bearing‑rotor system as
an example，the influences of rotor unbalance on the vibration response of the rotor，the load dis‑
tribution of the bearing， the movement trajectory and frequency domain amplitude change of the
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cage mass center and its wear were analyzed. The results showed that when there was no rotor un‑
balance， the shaft vibration only included the cage frequency， and when the rotor was unbal‑
anced， the shaft vibration included the inner ring frequency and its multiples in addition to the
cage frequency. As the rotor unbalance increased， the shaft vibration amplitude corresponding to
the inner ring frequency gradually increased，while the shaft vibration amplitude corresponding to
the cage frequency first decreased and then increased. The fluctuation of the contact load between
the ball and rings increased with the rotor unbalance，and the contact load included multiple cou‑
pling frequencies of the cage frequency and the inner ring frequency. The greater rotor unbalance
indicated the more unstable mass center movement of cage，but the lower cage wear rate. In addi‑
tion to the cage frequency， the mass center movement of cage also included the coupling frequen‑
cy of the cage frequency and the inner ring frequency， indicating that the cage movement was af‑
fected by the rotor vibration.

Key words：bearing‑rotor system；rotor unbalance；cage；dynamics coupling；
vibration response

高速角接触球轴承广泛应用于航空发动机主

轴、航天惯性仪表、新能源汽车主轴以及高速精密

机床主轴等高速转子系统中 [1]，轴承的动态性能

直接关系到转子的响应，同时转子的振动也会影

响轴承内部载荷分布以及各零件运动状态等 [2]。

然而，目前对单个的轴承动态性能研究以及滚动

轴承动态性能对转子系统影响的研究已经较多，

但是转子振动等对轴承动力学特性的反作用研究

还较少，因此，需要迫切展开转子振动、不平衡等

对轴承动力学性能尤其是对保持架动态特性影响

的研究。

目前对轴承的力学分析已经非常全面深入，

1907年，Stribeck[3]首先应用Hertz接触理论建立了

球轴承的静力学模型，推导了钢球的载荷分布与

径向载荷之间的关系。1959年，Jones[4]轴承分析

中考虑了球的离心力和陀螺力矩，并提出套圈控

制理论，率先建立了球轴承拟静力学分析模型，奠

定了球轴承的动力学基础。Harris等[5]在 Jones建
立的拟静力学模型的基础上充分考虑弹性流体动

力润滑的作用，并抛弃了 Jones模型中的套圈控制

理论，利用滚动体和套圈之间的位移‑变形相容条

件确定滚动体和套圈的变形和受力，通过求解非

线性方程组得到滚动体的公转和自转速度，建立

了球轴承分析的拟动力学模型。Walters[6]最早建

立了球 4自由度、保持架 6自由度的球轴承动力学

模型，奠定了滚动轴承保持架动力学分析的基础。

Gupta等[7‑11]建立了所有零件具有 6自由度的滚动

轴承完全动力学模型，可以模拟时变工况下轴承

零件的瞬态运动特性，并系统分析了工况、润滑、

摩擦以及几何等因素对保持架稳定性的影响。国

内基于滚动轴承动力学模型的保持架动态特性研

究近 10年有了较快发展，刘秀海、叶振环、牛蔺楷、

张涛以及陈世金等[12‑17]以Gupta动力学模型为基础

针对各自工况进行一定简化，对保持架的动态性

能分析提供了诸多有益探讨。但是，上述分析和

讨论均只针对单个孤立的轴承，未考虑到转子耦

合效应在其运转过程对其动力学效应的影响。

目前在轴承‑转子系统的研究中，主要集中在

转子不平衡 [18‑21]、轴承波纹度 [22]和间隙 [23‑24]等对转

子系统的响应的影响，而并非考虑对轴承动力学

特性的影响，且一般将轴承简化为刚度阻尼系统，

简化方法不仅无法分析轴承的动力学特性，而且

对转子系统的响应也存在预测不准的问题。转子

系统反过来影响支承轴承动力学特性的研究较

少。Ashtekar和 Sadeghi[25]基于 Admas平台建立

了轴承‑转子系统一体化模型，并分析了轴向预紧

力对轴承内部载荷分布以及保持架动态特性的影

响。Hikmet等 [26]基于拟静力学模型建立了考虑

弹流润滑的球轴承‑刚性转子系统模型，并分析了

油膜对转子响应的影响。叶振环 [27]根据滚动轴承

的内圈与转子之间相互作用，考虑滚动体与内圈

之间接触合力与转子载荷的平衡条件及转子的位

移与轴承内圈位移的协调条件，建立滚动轴承‑转
子系统的拟动力学模型，并分析转子对滚动轴承

振动的影响，但未考虑到轴承保持架的动力学效

应。Li等 [28]基于 Gupta动力学模型提出了一个滚

动轴承‑柔性转子模型，并分析了轴承间隙对轴承

内部载荷分布的影响，同样地，保持架的动力学
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效应未被考虑。Wen等 [29]建立了考虑转子不平

衡的轴承 ‑刚性转子系统动力学模型，并分析了转

子不平衡对角接触球轴承保持架运动的影响规

律，但是其模型中仅单向考虑了转子对轴承的影

响，而未考虑到轴承变刚度振动对转子响应的影

响，因此转子振动仅包含内圈频率而不包含保持

架频率，这与试验结果是不符的。

综上所述，现有的轴承分析模型要么针对单

个孤立的轴承，要么对轴承进行简化，未建立轴

承 ‑转子系统的完全动力学模型。本文将基于已

有的单个角接触球轴承完全动力学数值仿真模

型，考虑轴承各零件与转子之间的相互作用关系，

建立高速角接触球轴承 ‑刚性转子系统完全动力

学数值仿真模型，并分析转子不平衡量对转子振

动响应、轴承内部载荷分布、保持架质心运动轨

迹、频域幅值变化及其磨损的影响，并以文献试验

结果对所建立的高速角接触球轴承 ‑刚性转子系

统完全动力学数值仿真模型加以验证。

1 角接触球轴承⁃刚性转子系统

动力学模型

1. 1 坐标系定义及坐标转换

轴承各零件以及转子之间相互作用如图 1所
示。定义惯性坐标系 ( X i,Y i,Z i )、套圈定体坐标系

( X rbk,Y rbk,Z rbk )（k代表第 k个轴承）以及转子定体

坐标系 ( X r,Y r,Z r )。以第 k个轴承为例介绍轴承

零件以及转子之间的相互作用力计算。在惯性坐

标系中，转子的几何中心 O r由位移向量 R r确定，

钢球的几何中心 Obkj由位移向量 Rbkj确定，套圈的

几何中心 Orbk由位移向量 Rrbk确定。在套圈定体

坐标系中，位移矢量 Rcrbk定义了套圈沟曲率中心

Ocik相对套圈几何中心 Orbk的相对位置。定义钢

球方位坐标系（Xbkj,Ybkj,Zbkj）。

在分析轴承 ‑转子各个零件之间的相互作用

时需要对各个坐标系进行相互转换，将惯性坐标

系转换到定体坐标系可通过 3次相继的旋转实

现，转换矩阵为 [30]

T ( η,ξ,λ )=
é

ë

ê

ê
êê

ù

û

ú

ú
úú

cos ξ cos λ cos η sin λ+ sin η sin ξ cos λ sin η sin λ- cos η sin ξ cos λ
-cos ξ sin λ cos η cos λ- sin η sin ξ sin λ sin η cos λ+ cos η sin ξ sin λ
sin ξ -sin η cos ξ cos η cos ξ

（1）

零件在定体坐标系中的角速度与 3次旋转的

角度（η,ξ,λ）之间的关系为 [30]
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（2）

式中（ω1,ω2,ω3）为各零件在定体坐标系中的角速

度分量。

1. 2 轴承各零件及转子之间的相互作用

如图 1所示，在惯性坐标系中，球心相对套圈

中心的位置向量为

R i
rbkj= R i

bkj- R i
rbk （3）

将其转换到套圈坐标系中为

R rbk
rbkj= T irbkR i

rbkj （4）
式中 T irbk为从惯性坐标系到套圈坐标系的转换矩

阵，可根据套圈的定体坐标系确定，上标 rbk表示

第 k个轴承的套圈坐标系。

球在套圈坐标系中的方位角可表示为

θ rb kj= arctan ( )-R rbk
rbkj2

R rbk
rbkj3

（5）

式中 R rbk
rbkj2、R rbk

rbkj3为向量 R rbk
rbkj的分量。

在方位角 θrbkj处沟曲率中心相对套圈中心的

位置向量为

R rbk
crbkj=[ 0,- R f sin θ rbkj,R f cos θ rbkj ]T （6）

式中 Rf为套圈沟曲率中心轨迹圆半径，对于内圈

R f =
dm
2 + ( )r i -

Dw

2 cos α0 （7）

对于外圈

R f =
dm
2 + ( )ro -

Dw

2 cos α0 （8）

式中 dm表示节圆直径，ri和 ro表示内外圈沟曲率

半径，Dw为钢球直径，α0为轴承初始接触角。

在球的方位坐标系中，球心相对于套圈沟曲

率中心的位置向量为

R akj
bckj= T iakjT -1

irbk ( R rbk
rbkj- R rbk

crbkj ) （9）

图 1 轴承‑转子系统相互作用

Fig.1 Bearing‑rotor system interaction
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式中 Tiakj=T（ψkj,0,0）为从惯性坐标系到球的方

位坐标系的转换矩阵,ψkj为第 j个球在惯性坐标

系中的方位角。

球与套圈的接触角定义为

αkj= arctan ( )-R akj
bckj1

R akj
bckj3

（10）

式中 R akj
bckj1、R akj

bckj3为向量 R akj
bckj的分量。

将 R akj
bckj转换到球与套圈的接触坐标系中为

R t
bckj= T akjtR akj

bckj （11）
式中 Takjt=T（0,αkj,0）为从方位坐标系到球与套

圈接触坐标系的转换矩阵。

球与套圈的接触变形量可表示为

δkj= | R t
bckj3 |- ( )r i/o

Dw
- 0.5 Dw （12）

式中 R t
bck3为向量 R t

bck的分量。

球与套圈滚道的法向接触力可由 Hertz点接

触理论计算得

Q= K brδ1.5kj （13）
式中Kbr为Hertz点接触载荷‑变形系数。

对于球与滚道的接触，在接触椭圆内压力和

滑动速度的变化较大。然而，由于接触椭圆的短

半轴一般较窄，滑动速度沿短轴的变化可以忽略，

可将接触区域沿长轴等距条形划分，如图 2所示。

接触坐标系的原点固定在接触椭圆中心，Xt轴沿

椭圆长轴方向，Zt轴沿接触面法向。

在分析球与滚道的相互作用时，一般假设球

心在空间固定，内外圈相对球转动，在接触区第m
个窄条中心处，球和套圈上的线速度分别为

v tmbkj= T akjtω akj
bkj× R t

mbkj （14）
v tmrbk= T it [ v irbk+(T -1

rbk ω rbk-[ ψ̇ kj,0,0 ]T )× R i
mrbk ]
（15）

式中 v irbk 为套圈中心的平移速度，ω akj
bkj、ω rk 分别为

球和套圈的角速度，R t
mbkj是接触坐标系中第 m个

窄条中心相对球心的位置向量，R i
m rb k是惯性坐标

系中第 m个窄条中心相对套圈中心的位置向量，

T it为从惯性坐标系到球与套圈接触坐标系的转

换矩阵。

窄条中心处套圈相对球的滑动速度矢量为

v tmrbkj= v tmrbk- v tmbkj （16）
每个窄条中心处的滑动速度和等效载荷可表

示为

Vmkj= ( vmrbkj1 )2 +( vmrbkj2 )2 （17）

Qmkj=
3Q
4a ( )1- x2mkj

a2
a
N

（18）

式中 vmrbkj1、vmrbkj2为速度矢量 v tmrbkj的分量，a为接触

椭圆长轴，N为长半轴内分割窄条数。

窄条中心处的切向力可计算得

F tmkj= μmkjQmkj （19）
式中 μmkj为拖动系数，与窄条中心处的滑动速度以

及两接触表面的粗糙度和油膜厚度有关，具体计

算方法和参数设置可参见文献[16]。
沿接触椭圆长轴和短轴的切向分力根据滑动

速度的方向确定为

F tmkjx=-F tmkj sin φmkj
F tmkjy= F tmkj cos φmkj

（20）

式中 φmkj为窄条中心处滑动速度与接触坐标系 Yt

轴的夹角，φmkj= arctan ( )-vmkj1
vmkj2

。

窄条上的作用力对套圈的力矩矢量为

M t
mrbkj= T it r imrbkj×[-F tmkjx,- F tmkjy,0 ]T（21）

接触坐标系中，钢球对套圈的作用力矢量为

F t
rbkj=

é

ë
ê- ∑

m

F tmkjx,- ∑
m

F tmkjy,Q
ù

û
ú

T

（22）

惯性坐标系中，转子受到轴承钢球的合力为

F i
br = ∑

k= 1

nb

∑
j= 1

J

T -1
irbk T trbkF t

rbkj （23）

转子定体坐标系中，轴承钢球作用在转子质

心的合力矩矢量为

M r
br = ∑

k= 1

nb é

ë
êêT irbkT -1

it ∑
j= 1

J

∑
m

M t
mrbkj +

ù

û
úú( R r - R rbk )×∑

j= 1

J

T trbk F t
rbkj

（24）

此外，对于球与保持架、保持架与引导套圈之

间的相互作用可以参见文献 [15,31]（内圈引导

时，还需计算保持架对转子的作用力以及作用力

a

b

Xt
Ot

Yt

t

xmkj

vmrbkj1

vmrbkj

φmkj

vmrbkj2

图 2 接触椭圆内窄条中心处的滑动速度

Fig.2 Sliding speed at the center of the narrow strip in the
contact ellipse
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矩，方法与钢球和转子之间的相互作用计算方法

类似，此时轴承非线性轴承力为钢球和保持架对

转子的作用力之和以及作用力矩之和），由此就可

以建立轴承各零件以及刚性转子的动力学方程。

1. 3 轴承各零件及转子的运动微分方程

钢球的质心运动在惯性圆柱坐标系中描述为

ì

í

î

ïï
ïï

m b ẍ= Fx

m b r̈- m b rθ̇ 2 = Fr

m b rθ̈+ 2m b ṙθ̇= Fθ

（25）

套圈和保持架的平动运动在笛卡儿坐标系中

描述

ì

í

î

ïï
ïï

m rbc ẍ= Fx

m rbc ÿ= Fy

m rbc z̈= Fz

（26）

各个部件的旋转运动在各自的定体坐标系中

用动量矩方程描述

ì

í

î

ïï
ïï

I1 ω̇ 1 +( I3 - I2 )ω 2ω 3 =M 1

I2 ω̇ 2 +( I1 - I3 )ω 3ω 1 =M 2

I3 ω̇ 3 +( I2 - I1 )ω 1ω 2 =M 3

（27）

转子的运动方程为

ì

í

î

ï

ï
ïïï
ï

ï

ï
ïïï
ï

m r Ẍ = Fx+ F i
br1 + F i

cr1

m rŸ = Fy+ m rbcRω2 cos (ωt )+ F i
br2 + F i

cr2

m r Z̈= Fz- m r g+ m rbcRω2 sin (ωt )+ F i
br3 + F i

cr3

Iy θ̈y- Izωθ̇z=M ry+M r
br2 +M r

cr2

Iz θ̈z+ Iyωθ̇y=M rz+M r
br3 +M r

cr3

（28）
式（28）中前 3个方程表示转子的平动运动，Fx、Fy

和 Fz表示转子承受的外力，F i
br1 表示式（23）中左

右轴承钢球对转子的合力在 X i轴方向的分量，F i
cr1

则表示左右轴承保持架对转子的合力在 Xi轴方

向的分量，F i
br1与 F i

cr1之和也就是两轴承的非线性

轴承力之和。式中后两个方程为转子的旋转运动

方程，M ry和M rz表示转子承受的外力矩，M r
br2为式

（24）中左右轴承钢球对转子的合力矩在转子定

体坐标系中 Y i轴方向的分量，M r
cr2为左右轴承保

持架对转子的合力矩在转子定体坐标系中 Y i轴

方向的分量，M r
br2与M r

cr2之和为两轴承的非线性

轴承力矩之和。

1. 4 轴承⁃刚性转子系统动力学模型求解

图 3为轴承 ‑刚性转子系统动力学模型求解

流程图，首先输入轴承和转子的几何、材料以及工

图 3 轴承‑刚性转子系统动力学模型求解流程图

Fig.3 Flow chart for solving dynamic model of bearing‑rigid rotor system
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况等参数，采用单个轴承的拟静力学分析程序计

算轴承各个零件的位置和速度（转子和内圈固

结），将这些结果作为轴承 ‑转子系统动力学计算

的初值。坐标转换计算各个轴承内相互接触零件

之间的相对位置以及速度，从而得到两零件之间

的相互作用力以及力矩，由此建立各个零件的动

力学微分方程，采用 4阶 Runge‑Kutta法对其进行

求解得到下一时刻轴承个零件的位置、速度以及

加速度，并判断数值积分的截断误差 ΔE是否小

于允许误差 ε（本文取 1×10-7），当截断误差大于

允许误差时，表明积分步长（h t）选取过大，导致误

差过大，此时需要减小步长重新采用 4阶 Runge‑
Kutta法求解直至截断误差 ΔE小于允许误差 ε。
当两轴承截断误差均小于允许误差时，计算两轴

承的非线性轴承力（也就是钢球以及保持架对内

圈的作用力）建立转子的动力学微分方程，同样采

用 4阶 Runge‑Kutta法进行求解，若此时截断误差

ΔE大于允许误差 ε则需减小步长重新返回求解

两轴承的微分方程，反之则表明得到了误差允许

范围的下一时刻转子（内圈）位置、速度和加速度，

这样反复迭代计算，就可以仿真分析在总时长 tend
范围内的轴承‑转子系统动力学特性。

2 结果与分析

采用上述建立的轴承 ‑刚性转子系统动力学

数值仿真模型，以某高速仪表转子轴承支承的刚

性转子为例进行计算，详细探讨了转子不平衡对

转子轴心轨迹、轴承内部载荷以及保持架质心运

动和磨损等轴承动力学特性的影响。轴承和转子

参数如表 1和表 2所示，轴承承受的轴向预载荷

为 7 N，内圈转速为 30 000 r/min，表 1中不平衡量

为偏心质量和半径乘积。需要说明的是，本文共

仿真了轴承运行 2 s，为便于分析讨论，本文部分

结果随机选取 1.95~2.00 s的值进行分析。此外，

由于本文分析的轴承转子系统是对称支撑的，两

轴承动态特性完全一致，仅取左侧轴承结果进行

分析说明。

2. 1 转子不平衡对转轴振动的影响

图 4（a）~图 4（c）分别是不同转子不平衡量

下，转轴在Y向的位移时域波形图、Y向位移频谱

图以及转轴的轴心轨迹，需要说明的是，图中 fc和
fi分别表示保持架频率（球公转频率）和内圈频率

（转轴旋转频率）。可以看出，在不同转子不平衡

量下，转轴都呈现出周期性的振动，且随着不平衡

量的增加，转轴振动幅值明显增加。当转子无平

衡量时，转轴振动仅包含保持架频率，此时由于钢

球旋转过程中位置的变化以及保持架与钢球和引

导套圈发生碰撞导致轴承刚度发生周期性的改

变，从而引起转轴的周期性振动；而当转子具有不

平衡量时，转子振动同时包含了内圈频率、保持架

频率以及它们之间的耦合频率，这与文献 [29]中
的试验结果是吻合的，然而文献 [29]仿真结果中

转轴振动仅有内圈频率而无保持架频率，这是因

为其建立转轴的微分方程时，将轴承简化为刚度

表 2 轴承⁃转子系统材料参数

Table 2 Material parameters of bearing⁃rotor system

参数

弹性模量/GPa

泊松比

密度/（g/cm3）

布氏硬度/MPa

磨损系数 [23]/10-5

数值

球、套圈和转子

207

0. 3

7. 85

8 470

0. 5

保持架

5

0. 36

1. 38

70

1. 0

表 1 轴承⁃转子系统几何参数

Table 1 Geometric parameters of bearing⁃rotor system

参数

内径/mm

外径/mm

节圆直径/mm

球径/mm

球数

初始接触角/（°）

转子直径/mm

内沟曲率系数

不平衡量/( g ⋅ cm )

外沟曲率系数

保持架内径/mm

保持架外径/mm

兜孔间隙/mm

挡边间隙/mm

转子主转动惯量/
( kg ⋅ mm2)

Ix

Iy

Iz

数值

4

11

7. 5

2. 0

7

20

4

0. 535

0~0. 05

0. 585

6. 53

8. 63

0. 135

0. 24

0. 095

22. 93

22. 93
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固定的系统，只考虑了转子对轴承的影响，而忽略

了轴承旋转过程中变刚度变化对转子响应的影

响，并导致了与试验结果的差异，这也进一步说明

了本文建立模型的准确性以及考虑轴承对转子振

动影响的必要性。

图 5是转轴Y向振动不同频率成分对应的幅

值随转子不平衡量的变化曲线，其中图 5（a）是内

圈频率对应的振动幅值，图 5（b）是保持架频率对

应的幅值。可以看出，随着转子不平衡量的增加，

内圈频率对应的振动幅值几乎呈现线性增加的趋

势，而保持架频率对应的振动幅值先逐渐减小后

逐渐增大。这是因为转子离心力与转子不平衡量

成正比，内圈频率对应的振动幅值随转子不平衡

量线性增加，并使得钢球和保持架对转轴振动影

0 500 1000 1500 2000

0.1

0.2

0.3

0.4

振
动

幅
值

/μ
m

频率/Hz

fc fc fc

fi

0 500 1000 1500 2000

0.1

0.2

0.3

0.4

振
动

幅
值

/μ
m

频率/Hz
(b) 频谱图
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(c) 轴心轨迹

图 4 转子不平衡对转轴振动的影响

Fig.4 Influence of rotor unbalance on shaft vibration
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响减小，而当不平衡量继续增加到 0.035 g ⋅ cm
时，转轴的振动使得钢球的载荷波动以及保持架

不稳定性运动明显增大，钢球的载荷波动以及保

持架不稳定性运动又反过来使得转轴的振动加

剧，因此呈现出保持架频率对应的幅值先减小后

增大的趋势（需要说明的是，保持架频率也就是钢

球公转频率），而这恰恰也说明了轴承和转子之间

是相互耦合影响的。

2. 2 转子不平衡对轴承内部载荷分布的影响

钢球与内外圈接触载荷随转子不平衡量的变

化如图 6所示，当转子无不平衡量时，球与内外圈

之间的接触载荷变化很小，其频谱图表明微小的

载荷变化是由保持架频率造成的。当转子不平衡

量增加时，球与内外圈之间的接触载荷呈现周期

性的波动，且波动幅度随着转子不平衡量的增加

而增大。这是因为随着不平衡衡量的增加，转轴

振动变大，使得内圈承受的周期性的旋转径向载

荷增大，导致球在公转过程中呈现周期性的载荷

波动加剧。从载荷频谱图可以看出，转子具有不

平衡量时，球载荷除了保持架频率外，还包含耦合

频率 lf i ± nfc ( l,n= 0,1,2,…)，说明球载荷波动

是球公转和转子不平衡共同作用的结果。

2. 3 转子不平衡对保持架质心运动的影响

转子不平衡量对保持架质心运动的影响如图

7所示，可以见到，在不同转子不平衡量下，保持

架的 Y向位移都呈现出周期性的变化，保持架的

质心运动包含了保持架频率及其倍频以及保持架

频率与内圈频率的耦合频率，说明转子周期性的

振动对保持架的质心运动产生了影响。此外，可

以看出，随着转子不平衡量的增大，保持架频率对

应的幅值逐渐减小，而内圈频率和保持架频率的

耦合频率对应的幅值逐渐增大，保持架的质心轨

迹也逐渐由规则的圆形变为多边形。这是因为转

子不平衡使得轴承内圈产生周期性的振动，进一

步导致轴承球载荷周期性的波动，这样球在公转

一周的过程中就会存在明显的加速和减速过程，

从而加大了球与保持架之间的碰撞力，使得保持

架的质心轨迹呈现出多边形状态。

图 8表示的是转子不平衡量对保持架稳定性

和磨损率的影响，图中涡动速度偏差比表示的是

保持架质心运动速度的标准差与平均速度的比，

比值越小对应的保持架质心运动越稳定。涡动速

度偏差比的计算公式为

σv=

1
n- 1 ∑i= 1

n

( v ci- v̄ c )2

v̄ c
（29）

式中 v ci 表示保持架在时刻 i的涡动速度，v̄ c是涡

动速度的平均值。

时间平均磨损率的计算公式为

W (T )= 1
T ∫

0

T

K
Q ( t )V ( t )

H
dt （30）

式中 T表示总的仿真时间；K和H为常数，分别表

示保持架的磨损系数和硬度；Q（t）和V（t）分别表

示保持架与球或引导套圈在 t时刻的碰撞力以及

滑动速度。

可以看出，随着转子不平衡量的增加，保持

架的涡动速度偏差比逐渐增大，保持架的稳定性

逐渐变差，而对应的保持架的磨损率反而逐渐降

低。这是因为当保持架处于稳定的涡动状态时，

保持架与球以及引导套圈之间的作用力虽然比

转子不平衡量/(g·cm)
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图 5 转子不平衡对转轴振动幅值的影响

Fig.5 Influence of rotor unbalance on vibration amplitude of shaft
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较小，但是作用频率却高得多，因此接触磨损的

时间更长，保持架的磨损反而更大。所以，保持

架的设计需要综合考虑保持架的稳定性和磨损，

不能仅单独地追求更好的保持架稳定性或更低

的磨损率。

频率/Hz

fc

(b) 频谱图
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图 6 转子不平衡对球与内外圈接触载荷的影响

Fig.6 Influence of rotor unbalance on the contact load between ball and inner and outer rings

2134



陈世金等：转子不平衡量对角接触球轴承‑刚性转子系统动力学耦合特性的影响第 10 期

0 500 1000 1500 2000

振
动

幅
值

/m
m

频率/Hz

2fc

fc

fc

0.02

0.04

0.06

0.08

0.10

0 500 1000 1500 2000

振
动

幅
值

/m
m

频率/Hz

0.02

0.04

0.06

0.08

0.10

0 500 1000 1500 2000

振
动

幅
值

/m
m

频率/Hz

0.02

0.04

0.06

0.08

0.10

fi+fc2fc
fi+fc

fc

2fc fi+fc

(b) 频谱图

−0.15

−0.10

−0.05

−0.05

0

0.05

0.10

0.15

Z向
位

移
/m

m

Y向位移/mm
0.05 0.15 −0.15

−0.10

−0.05

−0.05

0

0.05

0.10

0.15

Z向
位

移
/m

m

0.05 0.15 −0.15

−0.10

−0.05

−0.05

0

0.05

0.10

0.15

Z向
位

移
/m

m
0.05 0.15

Y向位移/mm Y向位移/mm
(c) 保持架质心轨迹

图 7 转子不平衡对保持架质心运动的影响

Fig.7 Influence of rotor unbalance on mass center movement of cage

图 8 转子不平衡对保持架稳定性和磨损率的影响

Fig.8 Influence of rotor unbalance on the stability and
wear rate of cage

3 模型验证

为验证本文建立的角接触球轴承 ‑刚性转子

系统动力学数值仿真模型，取文献 [29]试验结果

进行对比分析，文献中试验机转轴质量为 43 kg、
长度为 0.5 m，转子偏心距和偏心质量分别为

0.18 m和 24 g，支承轴承型号为 7013AC，试验工

况 为 轴 承 轴 向 预 紧 力 800 N，内 圈 转 速 3 000
r/min，具体的轴承 ‑转子参数可参见文献 [29]，本
文数值仿真的输入参数与文献中试验参数保持一

致。数值仿真的保持架质心运动结果与文献中的

试验结果分别如图 9（a）、图 9（b）所示，可以看出

仿真结果中保持架的质心运动在时域和频域上均

与文献中的试验结果有较好的一致性，主要区别

在于数值仿真结果内圈频率对应的幅值略大于试

验值，这可能是试验中轴承座是由刚度较差的“鼠

笼”支撑，在一定程度上减弱了转子不平衡响应的

影响，而数值仿真中假定外圈是固定的，因此产生

了一定的差异。

图 10中给出是的文献 [29]中转子偏心距和

偏心质量分别为 0.18 m和 12 g时保持架质心运

动的数值仿真结果，需要指出的是文献中仿真工

况与试验工况不完全一致，但是对比图 9和图 10
还是可以发现，文献数值仿真结果中保持架质心

的 Z向位移随时间的变化近乎是正弦波形，只有

一个主峰，而其试验结果与本文仿真结果中除了
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图 9 保持架质心运动

Fig.9 Mass center movement of cage
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主峰外在波谷处均有周期性的小波峰，这是因为

文献中数值仿真模型建立转子的微分方程时，未

考虑轴承变刚度振动的影响，因此轴承和转子之

间不是一个相互耦合的模型，保持架的质心运动

与试验相比更规则，频率成分更少，这也进一步

说明了本文数值仿真模型的准确性以及可靠性。

4 结 论

本文建立了高速角接触球轴承 ‑刚性转子系

统相互耦合的动力学模型，并通过与文献试验结

果对比验证了所建立模型的正确性，在此基础上，

详细探讨了转子不平衡量对转轴振动、钢球载荷

以及保持架质心运动和磨损率的影响，并得出如

下结论：

1）无转子不平衡量时，转轴振动仅包含保持

架频率 fc，而转子不平衡时，转轴振动除保持架频

率外，还包含内圈频率 fi及其倍频；随着转子不平

衡量的增大，内圈频率 fi对应的转轴振动幅值逐

渐增大，而保持架频率 fc对应的转轴振动幅值先

减小，不平衡量增加到 0.035 g ⋅ cm时开始增大，

这是由于保持架不稳定运动反作用于转子造

成的。

2）球与内外圈接触载荷波动随着转子不平

衡量的增大而增大，载荷频谱包含了保持架频率

与内圈频率的多种耦合频率，且 fi-fc对应的幅值

最大，说明球载荷波动是球公转和转子不平衡共

同作用的结果。

3）随着转子不平衡量越大，保持架质心轨迹

逐渐由规则的圆形变为多边形，质心运动稳定性

逐渐变差，而保持架磨损率反而逐渐降低。保持

架质心运动除保持架频率 fc外，还包含保持架频

率与内圈频率的耦合频率，说明保持架运动受转

子振动的影响。

4）转轴的振动除包含内圈频率外，还包含保

持架频率及其倍频，而内部载荷分布及保持架质

心运动除包含保持架频率外，还包含内圈频率及

它们之间的耦合频率，说明了转子和轴承之间动

态特性是相互影响相互耦合的，不能单独的对它

们进行分析。
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