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控制力矩陀螺轴承组件摩擦力矩异常波动机理
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摘　　　  要：    在角接触球轴承动力学分析基础上，建立了公-自转耦合的控制力矩陀螺轴承组件非线性动力

学微分方程组和摩擦力矩理论计算式，开展了轴承保持架结构、滚道加工精度和轴承预紧力等参数对控制

力矩陀螺轴承组件摩擦力矩特性的影响研究，分析了某型号控制力矩陀螺轴承组件摩擦力矩异常波动的机

理。分析结果表明：保持架外径表面与套圈引导挡边之间碰摩以及钢球与保持架兜孔间碰摩是引起该型号

控制力矩陀螺轴承组件摩擦力矩异常变化的主要因素。合理的轴承原始径向游隙可有效消除轴承保持架外

径表面与套圈引导挡边之间的碰摩现象，且避免控制力矩陀螺轴承组件摩擦力矩明显异常波动。
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Abstract:  Based  on  dynamics  analysis  of  angular  contact  ball  bearing,  the  nonlinear  differential
dynamic  equations  and  the  theoretical  formula  of  friction  torque  for  the  bearing  assembly  of  control
moment gyro with revolution-rotation coupling were established. The influences of cage structure, raceway
processing  accuracy  and  preload  on  friction  torque  characteristics  of  the  bearing  assembly  of  control
moment gyro were studied. The mechanism of abnormal fluctuation in friction torque of a certain bearing
assembly  of  control  moment  gyro  was  also  analyzed.  The  analysis  results  showed  that  the  rub-impact
between the outer diameter surface of cage and the guide rib of ring, and that between ball and cage pocket
were  main  factors  that  triggered  the  abnormal  fluctuation  in  friction  torque  of  the  bearing  assembly  of
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control  moment  gyro.  A  reasonable  original  radial  clearance  of  bearing  can  effectively  eliminate  the
rubbing phenomenon between the outer diameter surface of bearing cage and the guide edge of the ring,
and avoid obvious abnormal fluctuation in friction torque of the bearing assembly of control moment gyro.

Keywords:   control moment gyroscope；bearing assembly；friction torque；cage；rub-impact
 

符号表

Jy Jz、 外圈轮体转动惯量分量（kg·m2） mc 保持架质量（kg）

Jqcx Jqcy

Jqcz

、 、 第 q列保持架转动惯量分量
（kg·m2）

Dcm 保持架中径（mm）

ωqcx 第 q列保持架绕 x轴旋转角速度（rad/s） ω̇qbx j ω̇qby j

ω̇qbz j

、 、 j第 q列 第 个 钢 球 角 加 速 度 分 量
（1/s2）

θz 外圈轮体倾斜角（°） ẍqc ÿqc z̈qc、 、 第 q列保持架质心位移加速度分量
（mm/s2）

θqcz 第 q列保持架倾斜角（°） θ̈qcx θ̈qcy

θ̈qcz

、 、
第 q列保持架角加速度分量（1/s2）

dx dy dz、 、 外圈轮体中心位移量（mm） Gcage 保持架重力（N）

L 轴承组件两侧轴承中心距（mm） Dck 方兜孔长度（mm）

Be 轴承外圈宽度（mm） ẍ ÿ z̈、 、 外圈轮体中心位移加速度分量（mm/s2）

Dce 保持架外径（mm） θ̈y θ̈z、 分别为外圈轮体角加速度分量（1/s2）

Bc 保持架宽度（mm） αo 轴承原始接触角（°）

dqcx dqcy

dqcz

、 、
第 q列保持架中心位移量（mm） α′o 轴承预紧后的接触角（°）

φqc 第 q列保持架与外圈引导挡边碰摩处
的位置角（°）

ri 内沟半径（mm）

fc1 保持架与外圈引导挡边之间的摩擦因数 re 外沟半径（mm）

η 两物体综合弹性常数 Fa 轴承预紧力（N）

Nqc Fqc、 分别为第 q列保持架外表面与外圈引导
挡边间的法向作用力和摩擦阻力（N）

δao
轴承内圈相对外圈的预紧轴向位移量
（mm）

Qqi j Qqe j、 j分别为第 q列第 个钢球与内、外圈
接触力（N）

β 材料弹性滞后系数

Tqηi j Tqηe j、 j
η

分别为第 q列第 个钢球与内、外沟
道接触面 轴上的拖动力（N）

ε1 ε2、 分别为钢球和套圈的泊松比

Tqξi j Tqξe j、 j
ξ

分别为第 q列第 个钢球与内、外沟
道接触面 轴上的拖动力（N） E1 E2、 分别为钢球和套圈的弹性模量

Fqrηi j Fqrηe j、 j
η

分别为第 q列第 个钢球与内、外沟
道接触面 轴上的滚动摩擦阻力（N）

aqi（e）j

bqi（e）j

、 j分别为第 q列第 个钢球与滚道的接
触椭圆长半轴和短半轴（mm）

Fqrξi j Fqrξe j、 j
ωo

分别为第 q列第 个钢球与内、外沟
道接触面 轴上的滚动摩擦阻力（N）

∑
ρi（e）j j第 个钢球的接触面曲率和

Qqcc j Qqca j、 j分别为第 q列第 个钢球与保持架兜
孔周向和轴向的碰撞力（N）

µd 滚动体与滚道之间接触摩擦因数

m 轮体质量（kg）
Rqi（e）j j第 q列第 个钢球与滚道接触处轴承

旋转轴的距离（mm）

αqi j αqe j、 j分别为第 q列第 个钢球与内、外圈
接触角（°） Γi（e） ξi（e）、 分别为第 1类和第 2类完全椭圆积分

mb 钢球质量（kg）
νηξ 滚动体与滚道在接触面差动滑动方向

上的相对速度差（m/s）

ẍqb j ÿqb j

z̈qb j

、 、 j第 q列第 个钢球质心位移加速度分
量（mm/s2）

Ω 受载后滚动体与滚道之间弹性接触变
形产生的椭圆接触面区域

Fqn j Fqτ j、 j第 q列第 个钢球惯性力（N） ωqsi(e) j 钢球自旋角速度（rad/s）
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Pqsηcx j

Pqsξcy j

、 j
η ωo

分别为第 q列第 个钢球与保持架兜
孔周向接触面 和 轴上的滑动摩擦
力（N）

µs 钢球与滚道之间自旋摩擦因数

Pqrηcx j

Pqrξcy j

、 j
η ωo

分别为第 q列第 个钢球与保持架兜
孔周向接触面 和 轴上的滚动摩擦
力（N）

ωx 外圈轮体自转角速度（rad/s）

Pqrηaz j

Pqrξay j

、 j
η ωo

分别为第 q列第 个钢球与保持架兜
孔轴向接触面 和 轴上的滚动摩擦
力（N）

ωg 轴承组件机动角速度（rad/s）

Pqsηaz j

Pqsξay j

、 j
η ωo

分别为第 q列第 个钢球与保持架兜
孔轴向接触面 和 轴上的滑动摩擦
力（N）

Kn 衡量钢球与套圈间负荷的变形常数

Jbx Jby

Jbz

、 、
钢球转动惯量分量（kg·m2）

下标

Gqby j Gqbz j、 j第 q列第 个钢球惯性力矩（N·mm） 　i 内圈

Dw 钢球直径（mm） 　e 外圈

Nb 钢球数目 　q 轴承列数，取 1或 2

近年来，随着世界各国对卫星组网的迫切需

求，飞行器微小型化越来越受到各国的关注。相

比传统的角动量轮和反作用飞轮，控制力矩陀螺

（CMG）因其输出力矩大且能显著降低姿控分系

统的体积而受到国内外众多学者的兴趣[1-2]。轴

承作为卫星姿控系统执行的关键件，其摩擦力矩

特性直接影响控制力矩陀螺持续稳定输出力矩的

能力和驱动电流的稳定性[3]。轴承摩擦力矩特性

一直以来都是人们高度关注的研究热点，Palmgren[4]

对不同类型轴承摩擦力矩特性进行了大量试验研

究，建立了工况条件下的轴承摩擦力矩经验公式。

Blan等[5] 建立了混合和全油膜润滑下的球轴承摩

擦力矩解析模型，分析了轴承油膜状态变化对球

轴承摩擦力矩的影响。Popescu等[6-7] 在忽视润滑

剂黏度作用基础上，对球轴承接触界面摩擦力矩

分量进行了分析，利用套圈的摩擦力矩平衡方程

建立了角接触球轴承摩擦力矩计算式。邓四二等[8]

利用能量守恒定律，建立了高速角接触球轴承摩

擦力矩理论计算公式，对轴承结构参数与轴承摩

擦力矩的关系进行了研究，为高速角接触球轴承

摩擦力矩特性研究奠定了理论基础。Kwak等 [9]

研究了不同润滑状态下的球轴承摩擦特性，建立

了相应的球轴承摩擦特性数学模型并加以试验验

证。崔宇飞等[10] 建立了六自由度控制力矩陀螺

轴承组件非线性动力学微分方程组，对控制力矩

陀螺轴承组件摩擦力矩特性进行了研究，但缺乏

考虑控制力矩陀螺外框架机动公转引起的保持架

陀螺效应。张涛等[11] 对高速角接触球轴承保持

架稳定性研究进展进行了分析，指出保持架稳定

性对高速角接触球轴承摩擦力矩波动性有重要影

响。Gupta[12] 研究了球轴承摩擦力矩对保持架稳

定性的影响，提出随着钢球与滚道、钢球与保持

架间摩擦力矩增大，保持架质心轨迹将由圆形向

多边形变化，导致保持架稳定性降低。Kannel等[13]

开展了角接触球轴承保持架运动稳定性的研究，

提出球与保持架碰撞消耗的能量是决定保持架稳

定性的重要因素，球与保持架回弹系数越大保持

架运动越不稳定。Han等 [14] 建立了带有保持架

不平衡量的角接触球轴承动力学模型，研究了保

持架不平衡量对保持架质心轨迹和保持架磨损的

关系，提出随着保持架不平衡量的增加，保持架

质心轨迹旋转半径增大且引导表面磨损增大。温

保岗等[15] 研究了保持架间隙对角接触球轴承保

持架磨损的影响，提出引导间隙和兜孔间隙的变

化均影响保持架和钢球的磨损。徐俊等[16] 研究

了保持架方兜孔和圆兜孔的兜孔形状对高速球轴

承动态摩擦力矩的影响，得出相对于圆兜孔保持

架，方兜孔保持架动态摩擦力矩特性更好。邓四

二等[17] 建立了陀螺角接触球轴承的动力学微分

方程，研究了轴向预紧力和保持架兜孔间隙、引

导间隙对轴承总摩擦力矩波动性的影响。

上述角接触球轴承摩擦力矩特性研究基本上

都是基于轴承保持架与滚动体、保持架与套圈引

导挡边之间形成流体动力润滑基础上进行的。但

对控制力矩陀螺轴承而言，因使用环境的特殊性，

轴承保持架采用多孔含油保持架，利用保持架运

行过程中的离心力，采用保持架中的润滑油微量

甩出精确控制技术，使微量润滑油向轴承滚道工

作表面转移油膜，形成轴承贫油润滑，从而实现

控制力矩陀螺轴承终身免维护运行[18]。控制力矩

陀螺轴承独特的微循环润滑方式造成保持架与套

圈引导挡边、保持架与滚动体的之间很难形成流
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体动力润滑，另外控制力矩陀螺外框架机动公转

对高速自转保持架产生陀螺效应，使得保持架发

生倾斜，严重时将会引起保持架与套圈引导挡边

碰摩。鉴于此，本文在角接触球轴承动力学分析

基础上，计入控制力矩陀螺外框架机动公转产生

的轴承组件陀螺效应，对控制力矩陀螺轴承组件

摩擦力矩特性进行研究，并就某型号轴承组件摩

擦力矩异常波动机理进行分析，为航天卫星控制

力矩陀螺轴承组件设计提供一定的理论依据。

 1    控制力矩陀螺轴承组件动力学模型

 1.1   轴承组件坐标系

图 1所示的控制力矩陀螺轴承组件由 1对相

同的角接触球轴承背对背安装而成，控制力矩陀

螺轴承组件内圈静止，外圈旋转，保持架采用外

引导方式，保持架为方兜孔实体保持架，轴承仅

受轴向预紧力作用。为了准确描述轴承组件动态

特性，建立如图 1所示坐标系统。坐标系包括：

轴承组件坐标系{O；X，Y，Z}，原点 O与轴承

组件中心重合，固定在轴承组件中心，X轴与轴承

组件中心轴线重合，YOZ平面与轴承内圈径向平

面平行。

轴承坐标系{O1；X1，Y1，Z1}、{O2；X2，Y2，Z2}分
别为第 1列和第 2列轴承内圈固定坐标系，原点

O1 和 O2 分别与第 1列和第 2列轴承中心重合，

固定在轴承内圈上，X1 轴和 X2 轴均与轴承组件内

圈中心轴线重合，Y1O1Z1 和 Y2O2Z2 平面与轴承内

圈径向平面平行。

保持架坐标系{O1c；X1c，Y1c，Z1c}、{O2c；X2c，Y2c，
Z2c}分别为第 1列和第 2列轴承保持架坐标系，原

点 O1c、O2c 分别与各自保持架中心重合，X1c 轴和

X2c 轴分别与轴承坐标系 X1 和 X2 轴平行且方向一

致，Y1c 轴和 Y2c 轴分别与轴承坐标系 Y1 和 Y2 轴平

行且方向一致，Y1cO1cZ1c 平面和 Y2cO2cZ2c 平面分别

与内圈径向平面平行。

保持架兜孔坐标系{O1pj；X1pj，Y1pj，Z1pj}、{O2pj；

X2pj，Y2pj，Z2pj}别为第 1列和第 2列第 j个保持架兜

孔坐标系，原点 O1pj、O2pj 分别与各自保持架兜孔

中心重合，其中 X1pj 轴、X2pj 轴分别与保持架坐标

系 X1c、X2c 轴平行，Y1pj、Y2pj 分别沿各自保持架中

心与兜孔中心的连线且指向保持架外部，Z1pj、
Z2pj 分别沿各自保持架节圆切向方向，保持架兜

孔坐标系随各自保持架移动和转动。

钢球坐标系{O1bj；X1bj，Y1bj，Z1bj}、{O2bj；X2bj，Y2bj，
Z2bj}，原点 O1bj、O2bj 分别与各自钢球质心重合，

X1bj、X2bj 均与轴承组件坐标系 X轴平行，Y1bj、Y2bj
分别由钢球球心引出过轴承中心并指向轴承的外

部，Z1bj、Z2bj 分别沿轴承周向方向，且钢球质心坐

标系随各自钢球质心移动和转动。

 1.2   保持架与轴承外圈引导挡边作用力

图 2为控制力矩陀螺轴承组件结构图，轴承

组件两侧外圈和轮体通过上压盖和锁紧螺母连接

（简称外圈轮体）组成 1个整体以 ωx 角速度绕着

轴承组件中心轴线 X轴旋转，同时控制力矩陀螺

随着外框架以 ωg 角速度绕着轴承组件坐标 Y轴

作机动旋转。
 

第1列轴承 第2列轴承

内隔套 轮体

外隔套

Y1

Y1c

O1

X1c
X1 Y2

Y2c

O2

Y

O
ωg

Y1bj

Y1pj

X1pj
X1bj

Y2pj

X2pj X2bj
(O1c)Z1c

Z2c

Z2

Z1

O1bj
 (O1pj)

Z1pj

Z1bj

Xωx

Z

O2bj (O2pj)

(O2c)

Y2bj

Z2pj

Z2bj

X2
X2c

图 1    控制力矩陀螺轴承组件系统坐标系

Fig. 1    Coordinate system of control moment gyro bearing assembly
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由于轴承组件在高速自转的同时又作机动公

转运动，因此轴承组件将受到 1个陀螺力矩的作

用，轴承组件陀螺力矩为

Meg = Jzωx×ωg （1）

另外，轴承保持架在高速自转同时也随轴承

组件一起作机动公转，因此第 1列轴承和第 2列

轴承的保持架陀螺力矩分别为

M1cg = J1cxω1cx×ωg （2）

M2cg = J2cxω2cx×ωg （3）

θz θ1cz

轴承组件和保持架所受的陀螺力矩分别引起

轴承外圈轮体和保持架倾斜，如图 3所示。轴承

外圈轮体和保持架的倾斜严重时将会引起保持架

外径表面与外圈引导挡边之间的碰摩，从而影响

控制力矩陀螺的动态性能。设外圈轮体倾斜角为

，对于第 1列轴承，设保持架倾斜角为 。

 1.2.1    保持架外表面与外圈引导挡边之间间隙计算

C10

O1c O1e

(O1; X1,Y1,Z1)

xh

ψv

∆C1ehv

图 3中，设保持架原始引导游隙为 ，外圈

引导挡边直径为 Dg，当控制力矩陀螺轴承组件工

作时，保持架中心 和外圈中心 相对轴承坐

标系 圆心发生位置变化，这些变化将

引起保持架与外圈引导挡边之间的间隙变化。对

于 处的外圈切片，在圆周方向的任意方位角

处，由外圈挡边引起的保持架引导间隙变化量

为

∆C1ehv =

−Ce1cos ψv+dycos ψv−dzsin ψv
(
Ue1≤ |xh|≤Ue2

)
0

(
Ue1 > |xh|或 |xh| > Ue2

) （4）

式中

Ce1 =

(
|xh|+dx−

Dg

2
sin θz

)
tan θz+

Dg

2
(1− cos θz)

Ue1 =
L
2

cos θz+
Dg

2
sin θz−

Be

2
cos θz−dx

Ue2 =
L
2

cos θz+
Dg

2
sin θz+

Be

2
cos θz−dx

xh ψv

∆C1chv

对于图 3中 处的保持架切片，在 位置

处，由保持架引起的保持架引导间隙变化量

为

∆C1chv =


（Cc1+Cc2+Cc3）cos ψv−d1cycos ψv+d1czsin ψv

(
0.5L≤ |xh|≤Uc2

)
−（Cc1+Cc2+Cc3）cos ψv−d1cycos ψv+d1czsin ψv

(
Uc1≤ |xh|≤0.5L

)
0

(
Uc1 > |xh|或 |xh| > Uc2

) （5）

式中

Cc1 =

(
|xh| −

L
2
−d1cx

)
tan θ1cz；

Cc2 =
−Dce

2
sin θ1cz tan θ1cz；

Cc3 =
Dce (1− cos θ1cz)

2
；

Uc1 =
L
2
+

Dce

2
sin θ1cz−

Bc

2
cos θ1cz−d1cx；

Uc2 =
L
2
+

Dce

2
sin θ1cz+

Bc

2
cos θ1cz−d1cx。

 

左侧外圈

轮体

外隔套

内隔套 上压盖

锁紧螺母

左侧保持架

左侧钢球
支撑轴

L/2
L

ωx X

Y

ωg

图 2    控制力矩陀螺轴承组件结构图

Fig. 2    Structure of control torque gyro bearing assembly
 

 

x
h

θ1cz
θ
z

D
ce D
g

Y1c

X
1c X

L/2

Y

Y1

ψ
v

Z1 O1

O1e
O1c

ΔC
1
ch
v

ΔC
1e
hv

图 3    保持架与外圈引导挡边之间间隙

Fig. 3    Gap between cage and outer ring guide rib
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xh ψv

C1hv

因此在 和 位置处的保持架与外圈引导挡

边之间的间隙 为

C1hv =C10−∆C1chv−∆C1ehv （6）

C1hv≥0

C1hv < 0

C1hv

φ1c

当 时，保持架外表面与外圈引导挡边

在此处不发生碰摩；当 ，保持架外表面将

与外圈引导挡边在此处发生碰摩，此时 绝对

值最大对应的圆周方位角设为 。

Ce1

−Ce1 −Cc2 Cc2 −Cc3 Cc3

C2hv φ2c

对于第 2列轴承，只要将式（4）中 置换为

；式（5）中用 替代 ， 替代 ，再代入

第 2列保持架有关参数，就可得到 和 值。

 1.2.2    保持架外表面与外圈引导挡边之间的碰摩

力计算

Np W =

Bc/Np

保持架与外圈引导挡边作用力计算可采用

“切片法” [19] 进行计算，即将保持架沿轴向方向

等分切成 段切片（见图 4），每段切片长度

，利用赫兹接触理论可求出各段切片接触

力，所有切片接触力之和就是保持架与外圈引导

挡边的作用力。

xh

N1ch F1ch

第 位置处的保持架切片与外圈引导挡边之

间接触法向作用力 、摩擦力 分别为

N1ch =


2π∑

v=0

W
A1.11B0.11

c

C1.11
1hv （C1hv < 0）

0 （C1hv≥0）

（7）

F1ch = fc1N1ch （8）

N1c F1c

保持架与外圈引导挡边之间接触法向作用力

、摩擦力 分别为

N1c =

Np∑
h=1

N1ch （9）

F1c =

Np∑
h=1

F1ch （10）

A 1.36η0.9 fc1式中 为常数，其值为 [19]； 取值为 0.06[20]。

Nc

保持架外表面与外圈引导挡边发生碰摩时，

作用力 对保持架形成 1个倾覆力矩，其值为

M1cy =

 Np∑
h=1

N1chL1ch

sin φ1c （11）

M1cz =

 Np∑
h=1

N1chL1ch

cos φ1c （12）

L1ch = |xh| −
L
2
− Dce

2
sin θ1cz−d1cx式中 。

同理可得第 2列保持架外表面与外圈引导挡

边之间的碰摩力，其值为

N2ch =


2π∑
v=0

W
A1.11B0.11

c

C1.11
2hv （C2hv < 0）

0 （C2hv≥0）

（13）

N2c =

Np∑
h=1

N2ch （14）

F2c =

Np∑
h=1

（ fc1N2ch） （15）

M2cy =

 Np∑
h=1

N2chL2ch

sin φ2c （16）

M2cz =

 Np∑
h=1

N2chL2ch

cos φ2c （17）

 1.3   轴承动力学微分方程组

 1.3.1    钢球动力学微分方程组

对于第 1列轴承，控制力矩陀螺角接触球轴

承工作时，第 j个钢球在钢球坐标系下的受力情

况如图 5所示。

j ( j= 1,2, · · · ,Nb)由图 5的钢球受力分析，可得第

个钢球动力学方程为

 

Y1c

θz

W
L1ch

X1c X

Y

F1ch

N1ch

Z1c φ1c

Y1c

N1ch

θ1cz

ω1cx

xh

图 4    切片位置与接触力

Fig. 4    slice position and contact force
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

mb ẍ1b j = Q1i j sin α1i j+
(
T1ηi j−F1rηi j

)
cos α1i j−Q1e j sin α1e j−

(
T1ηe j−F1rηe j

)
cos α1e j+Q1ca j−P1sηcx j−P1rηcx j

mbÿ1b j = Q1i j cos α1i j−
(
T1ηi j−F1rηi j

)
sin α1i j−Q1e j cos α1e j+

(
T1ηe j−F1rηe j

)
sin α1e j−

P1sξcy j−P1rξcy j+P1sξay j+P1rξay j+F1n j

mbz̈1b j = −T1ξi j+F1rξi j+T1ξe j−F1rξe j+Q1cc j+P1sηaz j+P1rηaz j−F1τ j

Jbxω̇1bx j =
Dw

2
(
T1ξi j−F1rξi j

)
cos α1i j+

Dw

2
(
T1ξe j−F1rξe j

)
cos α1e j−

Dw

2
(
P1sξcy j+P1rξcy j

)
Jbyω̇1by j = −

Dw

2
[(

T1ξi j−F1rξi j
)
sin α1i j+

(
T1ξe j−F1rξe j

)
sin α1e j−P1sηcx j−P1rηcx j−P1sηaz j−P1rηaz j

]
+G1by j

Jbzω̇1bz j =
Dw

2
(
T1ηi j−F1rηi j

)
+

Dw

2
(
T1ηe j−F1rηe j

)−G1bz j−
Dw

2
(
P1sξay j+P1rξay j

)

（18）

同理可得第 2列轴承的钢球动力学方程组



mb ẍ2b j=−Q2i j sin α2i j−
(
T2ηi j−F2rηi j

)
cos α2i j+Q2e j sin α2e j+

(
T2ηe j−F2rηe j

)
cos α2e j+Q2ca j+P2sηcx j+P2rηcx j

mbÿ2b j = −Q2i j cos α2i j+
(
T2ηi j−F2rηi j

)
sin α2i j−Q2e j cos α2e j+

(
T2ηe j−F2rηe j

)
sin α2e j−

P2sξcy j−P2rξcy j−P2sξay j−P2rξay j+F2n j

mbz̈2b j = −T2ξi j+F2rξi j+T2ξe j−F2rξe j+Q2cc j−P2sηaz j−P2rηaz j−F2τ j

Jbxω̇2bx j =
Dw

2
(
T2ξi j−F2rξi j

)
cos α2i j+

Dw

2
(
T2ξe j−F2rξe j

)
cos α2e j−

Dw

2
(
P2sξcy j+P2rξcy j

)
Jbyω̇2by j = −

Dw

2
[(

T2ξi j−F2rξi j
)
sin α2i j+

(
T2ξe j−F2rξe j

)
sin α2e j+P2sηaz j+P2rηaz j+P2sηcx j+P2rηcx j

]−G2by j

Jbzω̇2bz j = −
Dw

2
(
T2ηi j−F2rηi j

)− Dw

2
(
T2ηe j−F2rηe j

)
+G2bz j+

Dw

2
(
P2sξay j+P2rξay j

)

（19）

 1.3.2    保持架动力学微方程组

保持架受力情况如图 6所示。由图 6保持架受力分析，可得保持架动力学方程组为



mc ẍ1c =

Nb∑
j=1

(
P1sηcx j+P1rηcx j−Q1ca j

)
mcÿ1c =

Nb∑
j=1

[
Q1cc jsin φ1k1 j−

(
P1sξcy j+P1rξcy j

)
cos φ1k1 j+

(
P1sξay j+P1rξay j

)
cos φb j+

(
P1sηaz j+P1rηaz j

)
sin φb j

]−
Gcage+N1c cos φ1c+F1c sin φ1c

mcz̈1c =

Nb∑
j=1

[
Q1cc jcos φ1k1 j+

(
P1sξcy j+P1rξcy j

)
sin φ1k1 j−

(
P1sξay j+P1rξay j

)
sin φb j+

(
P1sηaz j+P1rηaz j

)
cos φb j

]−
N1c sin φ1c+F1c cos φ1c

Jcxθ̈1cx =

Nb∑
j=1

[Dw

2
(
P1sξcy j+P1rξcy j

)− Dcm

2
(
Q1cc j+P1sηaz j+P1rηaz j

)]− Dce

2
F1c

Jcyθ̈1cy =

Nb∑
j=1

[
Dw

2
(
P1sηaz j+P1rηaz j

)
cos φb j−

Dw

2
(
P1sξay j+P1rξay j

)
sin φb j−

Dcm

2
Q1ca j sin φb j+

Dcm

2
(
P1sηcx j+P1rηcx j

)
sin φ1k1 j

]
−M1cy

Jczθ̈1cz =

Nb∑
j=1

[
Dw

2
(
P1sηaz j+P1rηaz j

)
sin φb j−

Dw

2
(
P1sξay j+P1rξay j

)
cos φb j−

Dcm

2
Q1ca j cos φb j+

Dcm

2
(
P1sηcx j+P1rηcx j

)
cos φ1k1 j

]
+M1cg−M1cz

（20）
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φb j φ1k1 j = φb j± θk/2

θk =

式中 为钢球方位角； （保持架

推钢球时取正号，钢球推保持架取负号），

2arcsin (Dck/Dce)。

同理可得第 2列轴承的保持架动力学方程组。

mc ẍ2c =

Nb∑
j=1

(
P2sηcx j+P2rηcx j−Q2ca j

)
mcÿ2c=

Nb∑
j=1

[− (
P2sξcy j+P2rξcy j

)
cos φ2k1 j+Q2cc jsin φ2k1 j+

(
P2sξay j+P2rξay j

)
cos φb j+

(
P2sηaz j+P2rηaz j

)
sin φb j

]−
Gcage+N2c cos φ2c+F2c sin φ2c

mcz̈2c =

Nb∑
j=1

[(
P2sξcy j+P2rξcy j

)
sin φ2k1 j+Q2cc jcos φ2k1 j−

(
P2sξay j+P2rξay j

)
sin φb j+

(
P2sηaz j+P2rηaz j

)
cos φb j

]−
N2c sin φ2c+F2c cos φ2c

Jcxω̇2cx =

Nb∑
j=1

[Dw

2
(
P2sξcy j+P2rξcy j

)− Dcm

2
(
Q2cc j+P2sηaz j+P2rηaz j

)]− Dce

2
F2c

Jcyθ̈2cy =

Nb∑
j=1

[
Dw

2
(
P2sηaz j+P2rηaz j

)
cos φb j−

Dw

2
(
P2sξay j+P2rξay j

)
sin φb j−

Dcm

2
Q2ca j sin φb j+

Dcm

2
(
P2sηcx j+P2rηcx j

)
sin φ2k1 j

]
−M2cy

Jczθ̈2cz =

Nb∑
j=1

[
Dw

2
(
P2sηaz j+P2rηaz j

)
sin φb j−

Dw

2
(
P2sξay j+P2rξay j

)
cos φb j−

Dcm

2
Q2ca j cos φb j+

Dcm

2
(
P2sηcx j+P2rηcx j

)
cos φ2k1 j

]
+M2cg−M2cz

（21）

 1.3.3    轴承组件外圈轮体动力学微分方程组

轴承组件外圈轮体动力学方程为



mẍ =
Nb∑
j=1

[
Q1e j sin α1e j+

(
T1ηe j−F1rηe j

)
cos α1e j

]− Nb∑
j=1

[
Q2e j sin α2e j+

(
T2ηe j−F2rηe j

)
cos α2e j

]
mÿ =

Nb∑
j=1

[−Q1e j cos α1e j+
(
T1ηe j−F1rηe j

)
sin α1e j

]
cos φ1b j+

Nb∑
j=1

[−Q2e j cos α2e j+
(
T2ηe j−F2rηe j

)
sin α2e j

]
cos φ2b j−mg

mz̈ =
Nb∑
j=1

[
Q1e j cos α1e j−

(
T1ηe j−F1rηe j

)
sin α1e j

]
sin φ1b j+

Nb∑
j=1

[
Q2e j cos α2e j−

(
T2ηe j−F2rηe j

)
sin α2e j

]
sin φ2b j

Jyθ̈y = −
Nb∑
j=1

(L
2
− Dw

2
sin α1e j

) [
Q1e j cos α1e j+

(
T1ηe j−F1rηe j

)
sin α1e j

]
sin φ1b j+

Nb∑
j=1

(L
2
− Dw

2
sin α2e j

) [
Q2e j cos α2e j+

(
T2ηe j−F2rηe j

)
sin α2e j

]
sin φ2b j

Jzθ̈z =

Nb∑
j=1

(L
2
− Dw

2
sin α2e j

) [
Q2e j cos α2e j+

(
T2ηe j−F2rηe j

)
sin α2e j

]
cos φ2b j−

Nb∑
j=1

(L
2
− Dw

2
sin α1e j

) [
Q1e j cos α1e j+

(
T1ηe j−F1rηe j

)
sin α1e j

]
cos φ1b j+Meg

（22）
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δa0

控制力矩陀螺轴承组件装配时通过施加轴向

预紧力对成对轴承进行预载，在预紧力作用下两

列轴承内外套圈初始轴向相对位移量 均可由

式（23）～式（24）求得

Fa

NbKn(ri+ re−Dw)1.5 = sin α′0

(
cos α0

cos α′0
−1

)1.5

（23）

δa0 = (ri+ re−Dw)
(
cos α0 tan α′0− sin α0

)
（24）

dx dy dz θy θz

αqi j αqe j

xqb j yqb j zqb j ωqbx j ωqby j

ωqbz j dqcx dqcy dqcz θqcx

当控制力矩陀螺轴承组件工作时，外圈轮体

、 、 、 和 引起轴承内外套圈轴向、径向、

角向的相对位移量，式（18）～式（19）中的钢球内、

外接触角 、 可以通过轴承内外套轴向、径

向、角向的相对位移量和轴承动力学分析中的位

移-变形协调方程求得。在式（18）～式（22）组成

的方程组中，每个钢球有 、 、 、 、

和 六个变量，每个保持架有 、 、 、 、

θqcy θqcz dx dy dz θy θz和 六个变量，外圈轮体有 、 、 、 和 五

个变量，2列轴承组成的轴承组件共有（12Nb+17）

个变量和（12Nb+17）方程，采用预估-校正 GSTIFF

（gear stiff）变步长积分算法对式（18）～式（22）组

成的轴承组件动力学方程组进行求解，从而可得

出轴承组件全部动力学性能参数。

 2    轴承组件摩擦力矩

本文研究的控制力矩陀螺轴承组件采用含

油多孔保持架转移油膜实现轴承润滑，轴承属于

贫油润滑，润滑剂黏性作用非常小，可忽略。轴

承组件摩擦力矩主要由钢球与滚动之间的弹性

滞后、钢球与滚道之间差动滑动、钢球在滚道上

自旋滑动、钢球与保持架之间摩擦和保持架与外

圈引导挡边之间摩擦的 5个因素引起的摩擦力

矩组成。
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P1sξcyj Jbxω1bxj�

T
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T
1ηij
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图 5    钢球受力图

Fig. 5    Diagram of force acting on a ball
 

 

(a) 钢球对保持架作用力图 (b) 外圈引导挡边对保持架作用力

第j个滚动体
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图 6    保持架受力图

Fig. 6    Diagram of force acting on a cage
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1） 钢球与滚道间的弹性滞后引起的摩擦力矩

Mqr =
1
ωx

 Nb∑
j=1

Ei j+

Nb∑
j=1

Ee j

 （25）

Ei（e）j =
1.5βΓi（e）

2π
∣∣∣ωx−ωqcx

∣∣∣Rqi（e）j×

π
∑

ρ j

2ξi（e）


2
3 (

1.5
ki（e）j

) 1
3
(

1−ε2
1

E1
+

1−ε2
2

E2

) 1
3

Q
4
3

qi（e）j ki（e）j = aqi（e）j/bqi（e）j

β

式中 · ，其中 ；

对钢 值取 0.01。

2） 钢球与滚道间的差动滑动引起的摩擦力矩

Mqd =
1
ωx

 Nb∑
j=1

Edi j+

Nb∑
j=1

Ede j

 （26）

Edi（e）j =
x
Ω

1.5νηξµdQqi（e）j

πaqi（e）jbqi（e）j

[
1−

(
η

aqi（e）j

)2

−
(

ξ

bqi（e）j

)2] 1
2

dηdξ µd式中 ，对于轴承贫油润滑， 值可取 0.06。

3） 钢球在滚道上自旋滑动引起的摩擦力矩

Mqs =
1
ωx

 Nb∑
j=1

Esi j+

Nb∑
j=1

Ese j

 （27）

Esi（e）j =
3Qqi（e）jωqsi（e）jaqi（e）j

8

w π
2

0
µs

{
1−

[
1− (

aqi（e）j/bqi（e）j
)2sin2θ

]} 1
2 dθ µs式中 ，式中 值取 0.06。

4） 钢球与保持架间摩擦引起的摩擦力矩

Mqc =
1
ωx

 Nb∑
j=1

Es j+

Nb∑
j=1

Er j

 （28）

式中

Es j = 0.5Dw
(
Pqsξcy jωqbx j+Pqsξayωqbz j

)
+

0.5Dwωqby j
(
Pqsηcx j+Pqsηaz j

)
Er j = 0.5βDw

(
Pqrξcy jωqbx j+Pqrηay jωqbz j

)
+

0.5βDwωqby j
(
Pqrηaz j+Pqrηcx j

)
5） 保持架与外圈挡边摩擦引起的摩擦力矩

Mqo =
1
ωx

[
ωqxc

(
Fqc

Dc

2

)]
（29）

6） 轴承摩擦力矩

Mq = Mqr+Mqd+Mqs+Mqc+Mqo (q=1,2) （30）

7） 轴承组件摩擦力矩

M = M1+M2 （31）

 3    机理分析与改进方案

某控制力矩陀螺在地面台架试验过程中，有

部分轴承组件摩擦力矩常出现如图 7（a）所示的

毛刺式、趋势式、鱼骨式异常波动现象[21]，经拆解

轴承组件，发现这些轴承保持架外径表面一端出

现明显的划痕，如图 7（b）所示。

该控制力矩陀螺角接触球轴承主要参数见

表 1。
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(b) 趋势式
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图 7    某控制力矩陀螺失效模式

Fig. 7    Failure mode of control moment gyro
 
 
 

表 1    某控制力矩陀螺角接触球轴承主要参数

Table 1    Main parameters of control moment gyro angular

contact ball bearing

参数 数值

轴承内径/mm 24

轴承外径/mm 49

轴承宽度/mm 15

钢球个数 14

钢球直径/mm 6.35

外圈挡边直径/mm 40.15

内沟曲率半径/mm 3.40

外沟曲率半径/mm 3.52

保持架外径/mm 39.65

保持架兜孔直径/mm 6.68

外沟底直径/mm 43.471

内沟底直径/mm 30.726

接触角/（°） 17

外圈转速/（r/min） 6 000

外框架机动速度/（（°）/s） 60

预紧力/N 120
 
 

 3.1   轴承组件摩擦力矩异常波动分析

图 8为控制力矩陀螺轴承组件摩擦力矩仿真

结果，其中图 8（a）为控制力矩陀螺轴承组件地面

台架试验（考虑重力）情况下轴承摩擦力矩理论分

析值，图 8（b）为考虑控制力矩陀螺轴承组件在太

空环境工作时（失重状态下，即不考虑保持架重力

影响）轴承组件摩擦力矩理论分析值。由图 8（a）

分析可知：控制力矩陀螺轴承组件在地面试验时，

保持架外端面与外圈引导挡边之间不时发生碰摩

导致轴承组件摩擦力矩呈现毛刺式，并引发了钢

球与保持架摩擦力矩呈趋势式上升，轴承总摩擦

力矩异常增大。从图 8（b）可知：当控制力矩陀螺

在太空中工作时，因轴承处于失重状态，保持架

与外圈引导挡边之间碰摩现象明显减小，但总摩

擦力矩波动仍由钢球和保持架兜孔碰摩以及保持

架外端面与引导挡边碰摩引起，且保持架外端面

与引导挡边碰摩引起的摩擦力矩波动远大于钢球

与保持架兜孔间的摩擦力矩波动。由此可知：保

持架外端面与外圈引导挡边之间的碰摩是导致轴

承组件摩擦力矩异常波动的主因。

 3.2   改进方案

针对部分控制力矩陀螺轴承组件失效现象，

推测轴承组件摩擦力矩异常波动可能与轴承外圈

和保持架的倾斜以及轴承加工误差有关。为彻底

解决轴承失效问题，本文在计入轴承外圈和保持

架的倾斜基础上，对轴承零件加工误差与轴承组

件摩擦力矩的关系进行分析，分析引起轴承组件

保持架外径表面与轴承外圈引导挡边间碰摩的诱

因，并在现有的控制力矩陀螺轴承组件的轴承零

件结构设计和加工工艺条件下寻找合理的解决措

施，从而消除本控制力矩陀螺轴承组件摩擦力矩

异常波动现象，并节省本型号控制力矩轴承组件

的轴承研发成本。
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 3.2.1    保持架加工误差参数对控制力矩陀螺轴承

组件摩擦力矩影响分析

在保持架外径和外圈引导挡边的加工范围内，

适当增大引导间隙，以消除保持架与套圈引导挡

边碰摩。对于本轴承，轴承外圈引导挡边存在

+0.05 mm的上偏差以及保持架外径存在−0.05 mm
的下偏差。图 9为保持架引导间隙分别为 0.275 mm
和 0.30 mm的轴承组件摩擦力矩图。在保持架引

导间隙调整范围内，由保持架引导间隙大小对轴

承组件摩擦力矩影响分析可知：随着保持架引导

间隙的增大，保持架与套圈引导挡边间的摩擦力

矩虽有减小但仍存在碰摩行为，轴承组件摩擦力

矩呈现毛刺式和趋势式异常波动，因此通过增大

保持架引导间隙，无法消除控制力矩陀螺轴承组

件摩擦力矩异常波动现象。

在适当调整保持架引导间隙无法解决的情况

下，对保持架兜孔间隙进行分析。本文分析的轴

承保持架兜孔直径存在+0.04 mm的加工上偏差。

图 10为 保 持 架 兜 孔 间 隙 分 别 为 0.175  mm和

0.185 mm的轴承组件摩擦力矩图。在保持架兜

孔间隙调整范围内，由兜孔间隙大小对轴承组件

摩擦力矩影响分析可知：随着保持架兜孔间隙的

增大，钢球与保持架之间的摩擦力矩下降，但都

存在保持架与外圈引导挡边之间碰摩行为，轴承

组件摩擦力矩呈现毛刺式异常波动。因此适当调

整保持架兜孔间隙也无法消除轴承组件摩擦力矩

异常波动现象。

 3.2.2    预紧力加载误差对控制力矩陀螺轴承组件

摩擦力矩影响分析

轴承预紧力大小直接影响控制力矩陀螺轴承

组件的动态性能，鉴于控制力矩陀螺装配过程中

轴承组件预紧力精确加载技术的欠缺，目前控制
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图 8    轴承组件摩擦力矩波动特性

Fig. 8    Characteristics of friction torque fluctuations of bearing assembly
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图 9    保持架引导间隙参数对轴承组件摩擦力矩的影响

Fig. 9    Influence of the guide gap parameters of the cage on the friction moment of the bearing assembly
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力矩陀螺轴承组件预紧力一般都是采用一个合理

的加载范围。对于本文分析的控制力矩陀螺轴承

组件，轴承预紧力加载精度要求在（ ）N范

围内，图 11为轴承预紧力 110 N和 130 N的轴承

组件摩擦力矩图。根据轴承预紧力对轴承组件摩

擦力矩影响分析可知：随着轴承预紧力增大，钢

球与保持架间的摩擦力矩波动减小并趋于平稳，

但保持架与外圈引导挡边间仍存在碰摩行为。另

外随着预紧力的增大平均总摩擦力矩也随之增大，

轴承组件摩擦力矩呈现毛刺式异常波动。因此提

高轴承预紧力加载精度也无法消除控制力矩陀螺

轴承组件摩擦力矩异常波动现象。

 3.2.3    内外沟曲率半径加工误差参数对控制力矩

陀螺轴承组件摩擦力矩影响分析

考虑到内、外沟曲率半径在加工中均存在

+0.03的上偏差，内、外沟曲率半径变化直接影响

着轴承动态特性。图 12为轴承内沟曲率半径

3.41  mm和 3.43  mm、外沟曲率半径 3.53  mm和

3.55 mm的轴承组件摩擦力矩图。根据内沟曲率

半径对轴承组件摩擦力矩影响分析可知：在内沟

曲率半径加工精度范围内，内沟曲率半径变化对

降低轴承组件摩擦力矩波动性并无显著影响，也

无法消除保持架与外圈引导挡边间的碰摩行为。

另外，由外沟曲率半径对轴承组件摩擦力矩的影

响分析可知：在外沟曲率半径加工精度范围内，

随着外沟曲率半径的增大，轴承组件摩擦力矩波

动性逐步降低，但同时轴承组件的平均摩擦力矩

也逐步上升，且仍无法消除保持架与外圈引导挡

边间的碰摩行为。

 3.2.4    轴承原始径向游隙对控制力矩陀螺轴承组

件摩擦力矩影响分析

±0.015

本控制力矩陀螺轴承组件使用的轴承内、外

套圈滚道沟底直径存在  mm的加工极限偏

差，因此在内外圈合套装配时，轴承径向游隙存

在 0.06 mm的调整范围。根据轴承内外套圈滚道

沟底直径加工精度，在钢球规格不变的情况下，
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图 10    保持架兜孔间隙对轴承组件摩擦力矩的影响

Fig. 10    Influence of the pocket gap of the cage on the friction moment of the bearing assembly
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图 11    预紧力对轴承组件摩擦力矩的影响
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轴承原始径向游隙可在 0.015～0.075 mm范围内

选取，对应的轴承原始接触角为 10°～22°，图 13
为轴承原始径向游隙与轴承组件摩擦力矩的关系

图。由轴承原始径向游隙为 0.015～0.034 mm的

轴承组件摩擦力矩特性分析可知：轴承组件摩擦

力矩呈现毛刺式波动，且保持架与套圈引导挡边

间均存在碰摩行为。由轴承原始径向游隙为 0.035～
0.039 mm的轴承组件摩擦力矩特性分析可知：保

持架与外圈引导挡边之间不再发生碰摩现象，控

制力矩陀螺轴承组件摩擦力矩也无异常波动，这时

轴承组件摩擦力矩波动值范围为 5.129%～8.157%，

忽视保持架重力影响的控制力矩陀螺轴承组件摩

擦力矩波动值范围为 2.757%～4.792%。由轴承

原始径向游隙为 0.040～0.075 mm 的轴承组件摩

擦力矩特性分析可知：随着原始径向游隙增大，

轴承组件摩擦力矩由毛刺式波动向鱼骨式波动转

变，保持架与外圈引导挡边之间再次发生碰摩

行为。
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图 12    滚道沟曲率半径对轴承组件摩擦力矩的影响

Fig. 12    Influence of raceway curvature radius on friction torque of bearing assembly
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图 13    轴承原始径向游隙对轴承组件摩擦力矩的影响

Fig. 13    Influence of the original radial clearance of the bearing on the friction moment of the bearing assembly
 

 4    试验验证

轴承原始径向游隙合理选取后的控制力矩陀

螺轴承组件在如图 14（a）中所示的公-自转试验台

上进行台架试验。图 14（b）为试验原理框图，轴

承组件安装在环境真空度小于 10 Pa的密封罩中，

通过电动机驱动设备和转台控制系统，使轴承组

件在自转轴线与公转轴线垂直的工况下运转，数

据采集系统对轴承组件运转电流、转速、温度等

参数进行实时监测，输入计算机系统进行数据处

理，可求得轴承组件的摩擦力矩值。试验结果表

明：经过改进后的控制力矩陀螺轴承组件进行跑

合测试时，轴承组件摩擦力矩再无明显的波动现

象，且多个试验件试验后分解检查，未发现保持

架外表面有划痕。图 15为某套原始径向游隙为

0.037 mm的轴承组件摩擦力矩试验值。图 16为

对应的试验后拆解保持架外观图，保持架外观表

面并无划痕，从而验证了本控制力矩陀螺轴承组

件轴承改进方案的可行性。
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 5    结　论

1） 对于本文研究的控制力矩陀螺轴承组件，

保持架外径表面与套圈引导挡边间的碰摩以及钢

球与保持架兜孔间的碰摩是引起轴承组件摩擦力

矩异常波动的主要因素。当轴承原始径向游隙

在 0.015～0.034 mm之内，轴承组件摩擦力矩呈

现较大的毛刺式异常波动；当轴承原始径向游隙

大于 0.040 mm以后，随着原始径向游隙的增大，

轴承组件摩擦力矩由毛刺式波动向鱼骨式波动

转变。

2） 针对本控制力矩陀螺轴承组件，在不改变

轴承套圈和保持架的结构参数和加工工艺条件下，

通过优选内、外套圈之间的合套参数来选取合理

的轴承原始径向游隙，使得轴承原始径向游隙范

围控制在 0.035～0.039 mm之内（对应的角接触球

轴承原始接触角范围为 15°～16°），就可以消除保

持架外径表面与轴承外圈引导挡边之间的碰摩

行为。

3）  改进后的控制力矩陀螺轴承组件的摩擦

力矩波动值范围为 5.129%～8.157%。在忽视保

持架重力的太空环境下，轴承组件的摩擦力矩波

动值范围为 2.757%～4.792%，满足该控制力矩陀

螺轴承组件的摩擦力矩波动值不超过 10%的技

术要求。
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