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套圈变形诱发的薄壁角接触球轴承摩擦特性
崔永存1，2，王一铭1，邓四二1，平静艳2，李    晌2

（1.  河南科技大学 机电工程学院，河南 洛阳 471003；
2.  八环科技集团股份有限公司 博士后工作站，浙江 台州 318000）

摘　　　  要：    针对薄壁轴承在制造、安装过程中套圈变形引起的轴承摩擦力矩变化机理不明的问题，基于

滚动轴承动力学理论，构建了计入套圈变形时变表征的薄壁角接触球轴承动力学分析模型与摩擦力矩数学

模型，研究了套圈沟曲率半径、变形相位角、半幅值及工况条件对轴承摩擦特性的影响规律。结果表明：沟

曲率半径系数对轴承摩擦力矩的影响随转速临界值变化而发生改变，该转速值在计入套圈变形时较理想套

圈会出现超前或滞后。优化配置套圈变形相位角可降低变形对摩擦力矩的作用。载荷比会影响形成轴承摩

擦力矩最小的套圈变形相位角，其对套圈两瓣波相位角变化的影响小于三瓣波变形。合理控制套圈变形半

振幅可降低对轴承摩擦力矩波动性的影响。
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Frictional characteristics induced by ring deformation of thin-wall
angular contact ball bearing
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Abstract:   Targeting  the  unclear  mechanism  of  the  frictional  torque  variation  induced  by  the  ring
deformation in the process of manufacturing and installation of the thin-wall angular contact ball bearings，
based  on  the  dynamic  theory  of  rolling  bearing， the  dynamic  analysis  model  and  friction  torque
mathematical  model  of  thin-wall  angular  contact  ball  bearing  were  established  considering  the  time-
varying  representation  of  the  ring  deformation， and  the  effects  of  the  ring  groove  curvature  radius， the
deformation phase  angle， the  half  amplitude，and the  working conditions  on the  frictional  characteristics
were studied. The results indicated that: the influence of the groove radius of curvature coefficient on the
frictional  torque  changed  at  different  speed  critical  values，which  preacted  or  lagged  compared  with  the
ideal ring when considering the ring deformation. Optimal configuration of deformation phase angle of the
ring  can  reduce  the  effect  of  the  deformation  on  the  frictional  torque.  The  load  ratio  affected  the
deformation  phase  angle  of  the  ring  forming  the  minimum  frictional  torque，whose  effect  on  the  phase
angle  of  two-lobe  wave was  less  than  that  of  three-lobe  wave deformation.  A reasonable  control  of  half
amplitude of ring deformation can reduce the influence of frictional torque fluctuation.
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宇航技术的发展为滚动轴承增添了更广泛的

应用领域，例如在火箭动力燃料泵、卫星天线、导

航系统、太阳板反射镜、承载平台驱动装置以及

空间站仪器仪表等场合。由于宇航空间位置限制，

通常会优先选用质量轻而横截面小的薄壁轴承。

薄壁角接触球轴承既可以承受径向力也可承受轴

向力，既适用于低速和小摩擦的运动，也可用于

高速支承。宇航空间中薄壁轴承工作时转速范围

从振荡角只有几毫秒的最小调节运动到 10 000
 r/min的数量级，要求其在工作期间应具有高恒

定且极小的摩擦力矩，以达到机构预设功能的精

确实现，整机系统稳定在轨运行。在宇宙微重力

环境下，轴承摩擦特性成为影响机构运行的凸显

技术指标。由于该类轴承较小的宽径比，在加工、

应用过程中极易产生套圈大变形，从而影响轴承

的回转精度[1]，进而造成轴承在服役过程中出现

摩擦力矩幅值及波动值异常增大的现象，降低系

统稳定性、指向精度、回转准确性等，严重时会引

起机构的颤振。因此，有必要开展计入套圈大变

形的薄壁角接触球轴承摩擦特性研究，揭示套圈

变形引起的薄壁角接触球轴承摩擦力矩变化影响

的机制。

20世纪 50年代，Palmgren[2] 在大量试验数据

的基础上，结合相应的理论对不同类型轴承的摩

擦力矩计算方法进行了推导，奠定了对滚动轴承

摩擦特性研究的基础。此后，国内外学者对轴承

摩擦力矩做了大量研究。邓四二等[3-4] 基于角接

触球轴承拟动力学分析理论及能量守恒理论，建

立了角接触球轴承的摩擦力矩理论模型，研究了

轴承主要结构参数、工况条件、滚道波纹度等对

轴承摩擦特性的影响。Wang等 [5] 基于灰色系统

理论，建立了脂润滑的角接触球轴承摩擦力矩预

测模型，分析表明该模型在不同工况下的建模数

据和模型验证数据均表现良好，具有良好的计算

精度和鲁棒性。Tong等 [6-7] 提出了一种改进的角

接触球轴承摩擦力矩计算模型，考虑套圈的倾斜

作用，研究了角位移以及径向和轴向载荷对角接

触球轴承摩擦力矩的影响。Liu等 [8] 建立了考虑

各元件间接触力变化的角接触球轴承摩擦力矩时

变计算方法，分析了波纹度幅值、波纹度阶数和

工况条件对轴承摩擦力矩的影响。Zhang等 [9] 基

于摩擦学理论和多体动力学理论，建立了一种考

虑元件几何缺陷的角接触球轴承的摩擦力矩模型，

分析了轴承在时域和频域下因滚道波纹度引起的

摩擦力矩变化规律。Popescu等 [10-11] 对比分析了

计算角接触球轴承摩擦摩擦力矩的 4种方法，并

对轴承的摩擦特性进行了分析，但是文中建立模

型时未将保持架及润滑剂的作用考虑在内。综上

可以看出，在对轴承摩擦特性影响研究方面忽略

了套圈大变形对轴承性能的影响。在薄壁轴承性

能研究方面，Ostapski等 [12] 建立了谐波减速器用

薄壁角接触球轴承的有限元分析模型，对滚动体

与滚道间的接触特性进行了分析。蔡素然等[13]

对工业机器人专用薄壁轴承的启动摩擦力矩及在

设计过程中关键参数进行了分析，给出了设计参

数选取原则。赵滨海等[14] 建立了谐波传动中薄

壁柔性轴承的力学分析模型，对薄壁柔性轴承的

载荷分布规律进行了研究。Leblanc等 [15] 建立了

柔性套圈的圆柱滚子轴承非线性动力学分析模型，

对轴承保持架的动力学特性进行了分析。倪艳光

等[16-17] 建立了外圈孤立点支承薄壁角接触球轴承

有限元分析模型，考虑外圈受载后弯曲变形对滚

动体负荷分布的影响，分析了工况对轴承负荷分

布、寿命及刚度等性能的影响，然而文中并未对

轴承的摩擦特性进行分析。Potocnik等[18] 建立了

可以分析套圈非规则预变形的双排球轴承分析模

型，利用该模型对轴承承载能力及载荷分布进行

了分析。郑昊天等[19] 对机器人用薄壁角接触球

轴承在不同转速、载荷作用的振动特性进行了试

验测试，结果表明轴承振动随转速及轴向载荷的

增加而增加，且径向载荷超过轴向载荷的 2倍时，

轴承振动显著上升。张阳阳等[20] 建立了薄壁球

轴承的有限分析模型，对轴承的接触特性进行了

分析，结果表明壁厚较小的情况下，不可忽略套

圈变形的影响。邱明等[21] 针对薄壁角接触球轴

承套圈易发生变形的特点，建立了薄壁轴承显示

动力学分析模型，研究了不同轴承转速、轴向载

荷、径向载荷对轴承动态特性影响，但是文中建

立的模型无法对轴承摩擦特性进行分析。姜祎等[22]

考虑柔性轴承内外圈的装配预变形、预应力和实

际载荷工况，建立了柔性薄壁轴承的有限元分析

模型，对柔性轴承内外圈变形、应力以及载荷分

布规律进行了分析。林武文等[23] 搭建了薄壁轴

承性能测试平台，开展了薄壁轴承振动试验研究，
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结果表明轴承的振动值随着载荷和转速的增加而

增加，且载荷的影响最为明显。王亚珍等[24] 基于

薄壁圆环理论建立了柔性轴承的理论计算模型，

对轴承内部应力与变形特征进行了分析，结果表

明通过优化外圈厚度及宽度可以有效改善外圈的

应力状况。赵斗生等[25] 建立了柔性轴承的显示

动力学分析模型，基于 nCode-DesignLife疲劳分

析软件对柔性轴承套圈的疲劳寿命进行了分析，

研究结果表明轴承外圈会同时出现接触疲劳破坏

和弯曲疲劳破坏，且外圈会优先于内圈发生疲劳

失效。Meng等 [26] 建立了薄壁轴承的有限元分析

模型，对刚、柔两种条件下的轴承接触应力和变

形进行了分析，结果表明柔性条件下的分析结果

与试验结果基本一致。综上可以看出，目前在薄

壁轴承性能研究方面已经取得了较为丰富的研究

成果，但这些研究多采用静力学分析方法，无法

对计入轴承套圈变形的薄壁轴承开展摩擦特性的

相关研究。

鉴于此，本文首先建立薄壁套圈变形的数学

表征模型，然后在滚动轴承动力学基础上，考虑

变形、润滑等因素，构建薄壁角接触球轴承完全

动力学分析模型，研究轴承主要结构参数、套圈

变形参数等对薄壁角接触球轴承摩擦特性的影响

规律。本文研究成果可为空间宇航、机器人等领

域内薄壁角接触球轴承在设计、应用方面提供理

论支撑。

 1    薄壁角接触球轴承动力学模型

 1.1   轴承动力学坐标系的建立

如图 1为建立的惯性坐标系和若干个局部坐

标系。本文研究的轴承工作时内圈旋转，外圈固

定，保持架采用外圈引导方式。其中，惯性坐标

系为（O; X, Y, Z），该坐标系在空间中固定不变，其

他坐标系均参照该坐标系确定；局部坐标系分别

为保持架质心坐标系（Oc; xc, yc, zc）、套圈质心坐

标系（Oi（e）; xi（e）, yi（e）, zi（e））、钢球质心坐标系（Obj;
xbj, ybj, zbj）、保持架兜孔坐标系（Opj; xpj, ypj, zpj）。局

部坐标系运转过程中随元件一起运动。

 1.2   内外套圈变形时变表征

薄壁轴承的套圈在加工过程中的装夹作用或

轴承在安装后受到座孔或轴变形的影响作用，使

得轴承在工作时套圈已经不是理论圆而是产生两

瓣波或三瓣波的大变形。图 2为典型的套圈变形

示意图。
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图 2    典型套圈变形示意图

Fig. 2    Schematic diagram of ring deformation
 

根据薄壁圆环变形理论，本文推导出了薄壁

套圈变形工程应用公式，套圈变形公式表示如下：

内圈沟底直径变形为

d′i = di+∆i cos
[
λi（φ j−φilobe−ωit）

]
（1）

外圈沟底直径变形为

 

ybj
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xpj

xc

yi(e)

yc

xbj

Obj

Opj

Oi(e)

Oc

zpj

zi(e)

zc Z
O X

Y

zbj

xi(e)

图 1    轴承坐标系

Fig. 1    Coordinate system of bearing
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D′e = De+∆ e cos
[
λe（φ j−φelobe−ωet）

]
（2）

di De

∆i(e) λi(e)

φ j φi(e)lobe

ωi(e)

t

式中 为内滚道沟底直径； 为外滚道沟底直径；

为内（外）滚道变形的半振幅； 为内（外）滚

道变形的波瓣数； 为钢球方位角； 为内（外）

滚道变形的相位角，文中定义为内（外）滚道变形

方向与径向载荷作用方向的夹角； 为内（外）圈

转速； 为时间。

 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

轴承运转过程中，作用于钢球上的力如图 3
所示。
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图 3    钢球受力示意图

Fig. 3    Schematic diagram of forces acting on ball
 

(O; X,Y,Z)建立钢球在惯性坐标系 下的非线性

动力学微分方程组为

Ae

 −Qe j

Tξe j−Frξe j+Fhξe j

Frηe j−Tηe j−Fhηe j

+ Ai

 Qi j

Frξi j−Tξi j−Fhξi j

Tηi j−Frηi j+Fhηi j

+ Psξ j+Prξ j

Fη j−Psη j−Prη j−Fc j

Qc j−Fd j−Fτ j

 =
 mb ẍ j

mbÿ j

mbz̈ j


（3）

Dw

2
Ae

 0
Tηe j−Frηe j

Tξe j−Frξe j

+ Dw

2
Ai

 0
Tηi j−Frηi j

Tξi j−Frξi j

+
−Dw

2
（Psη j+Prη j−Fc j）

−Dw

2
（Psξ j+Prξ j）− Jy j

−Jz j

 =
 Jbxω̇x j

−Jbyω̇y j− Jbyωm jωz j

−Jbzω̇z j− Jbzωm jωy j


（4）

Qi（e）j
[
Tηi（e）j,

Tξi（e）j
]

Qc j

Fc j

Prη j Prξ j Psη j

Psξ j Fhξi（e）j Fhηi（e）j

Frξi（e）j Frηi（e）j Fd j

Jy j Jz j yp j zp j

Fη j Fτ j

Jbx Jby Jbz xp j yp j zp j

mb Dw Ai（e）

αi（e）j x j y j z j

ωm j ωx j ωy j

ωz j

式中 为钢球与滚道间法向接触力；

为钢球与滚道接触面上的拖动力矢量；

为钢球与保持架间作用力； 为钢球与保持架间

摩擦力； 、 为钢球表面的滚动摩擦阻力； 、

为钢球表面的滑动摩擦阻力； 、 、

、 为钢球中心流体动压力； 为钢球

受到的润滑剂受的阻力； 和 为钢球在 和

方向的惯性力矩； 、 为钢球的惯性力分量；

、 和 为钢球在 、 和 方向的惯性力矩；

为钢球质量； 为钢球直径； 为旋转矩阵；

为内（外）滚道接触角； 、 、 为钢球沿 X、
Y、Z轴的位移； 为保持架公转速度； 、 、

为钢球沿 X、Y、Z轴的角速度。

Ai（e）=

 sinαi（e）j 0 cosαi（e）j

cosαi（e）j 0 −sinαi（e）j

0 1 0

 （5）

 1.3.2    保持架动力学微分方程组

Gc F′cy F′cz M′
cx

Tcdo

Tcds

φc ∆yc ∆zc

ωc

h0

如图 4为某一时刻保持架受到的作用力示意

图。图中， 为保持架重力； 、 和 分别为

由流体动压油膜的分布压力产生作用在保持架上

的合力的两个正交分量和力矩； 为保持架圆柱

面受到的油气阻滞力矩； 为保持架两侧面受到

的油气阻滞力矩； 为保持架方位角； 、 为保

持架质心在 Y、Z轴方向的偏移量；e为保持架质

心在轴承径向平面内的偏移量； 为保持架转速；

为保持架外表面到外圈引导面的最小距离。
 
 

Y

外引导表面

保持架

保持架质心轨迹

第j个钢球

O

Oczc
Z

φc

ωc Gc

Tcds

Tcdo

Δ y
c

e

yc

Fcj

F′cz

F′cyh
0

Δzc
M′cx

Qcj

图 4    保持架受力示意图

Fig. 4    Forces acting on cage
 

(O; X,Y,Z)建立保持架在惯性系 下的非线性动

力学微分方程组为

N∑
j=1


Qcx j

Qcy j

Qcz j

+
Fcx j

Fcy j

Fcz j


+ 0

F′cy cos φc−F′cz sin φc
F′cy sin φc+F′cz cos φc

 =
mc ẍc
mcÿc
mcz̈c

 （6）
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D′e+d′i
4

N∑
j=1

B

 Qcx j+Fcx j

Qcy j+Fcy j

Qcz j+Fcz j


+

−M′
cx−Tcdo−Tcds

0
0

 =
 Jcxω̇cx−（Jcy− Jcz）ωcyωcz

Jcyω̇cy−（Jcz− Jcx）ωcxωcz

Jczω̇cz−（Jcx− Jcy）ωcxωcy

 （7）

Qcx j Qcy j Qcz j Qc j X、Y、Z

Fcx j Fcy j Fcz j Fc j

X、Y、Z mc N

θcy θcz Y、Z

B Jcx Jcy Jcz

ωcx ωcy ωcz

式中 、 、 为 在惯性坐标系

向 的 分 量 ； 、 、 为 在 惯 性 坐 标 系

向的分量； 为保持架质量； 为钢球个

数；  、 为保持架在惯性坐标系 方向的歪

斜角； 为旋转矩阵； 、 、 为保持架绕 X、Y、
Z轴的转动惯量； 、 、 为保持架沿 X、Y、Z
轴的角速度。

B=

 0 −sin φ j cos θcy −cos φ j cos θcz
sin φ j cos θcy 0 −sin φ j sin θcy

cos φ j cos θcz cos φ j sin θcz 0


（8）

 1.3.3    轴承内圈动力学微分方程组

Fr Fa M θi

内圈在工作时受到的载荷如图 5所示。图中

、 、 为轴承受到的外部载荷； 为内圈倾角。

 
 

Y
ybj

Qij Obj xbj

X

Frηij

Tηij

yi M

Fr Fa

θi

O Oi

xi

图 5    内圈受力示意图

Fig. 5    Forces acting on inner ring
 

(O; X,Y,Z)建立内圈在惯性坐标系 下的非线性

动力学微分方程组为 Fa

Fry

Frz

+ N∑
j=1

{
C

[ −Qi j

Frηi j−Tηi j

]}
=

mi ẍi
miÿi
miz̈i

 （9）

[My

Mz

]
−

N∑
j=1

{[
sin αi j sin φ j cos αi j sin φ j

sin αi j cos φ j cos αi j cos φ j

]
·

 rQi j +
Dw

2
sin αi j（Tηi j−Frηi j）

r（Frηi j−Tηi j）+Qi j
Dw

2
sin αi j


 =[

Jiyω̇iy−（Jiz− Jix）ωizωix

Jizω̇iz−（Jix− Jiy）ωixωiy

]
（10）

mi Fry Frz

Fr Y Z My Mz M

式中 为内圈质量； 和 为在惯性坐标系下径

向载荷 在 和 方向上分量； 和 为 在惯性

Y Z r̄

r̄ = 0.25（D′e+

d′i）+（ fi−0.5）Dw cos αi j C Jix Jiy

Jiz ωix ωiy ωiz

fi

坐标系下 和 方向上内圈所受的额外力矩； 为

内滚道沟曲率半径中心轨迹圆半径，

； 为旋转矩阵； 、 、

为内圈绕 X、Y、Z轴的转动惯量； 、 、 为

内圈沿 X、Y、Z轴的角速度； 为钢球的内沟曲率

系数。

C =

 sin αi j −cos αi j
cos αi j cos φ j sin αi j cos φ j

−cos αi j sin φ j −sin αi j sin φ j

 （11）

 2    薄壁角接触球轴承摩擦力矩模型

薄壁角接触球轴承摩擦力矩产生的主要因素

有：钢球与滚道间的弹性滞后、差动滑动、自旋滑

动，钢球与保持架间的摩擦、保持架与引导挡边

间的作用等。

 2.1   弹性滞后引起的摩擦力矩

弹性滞后引起的摩擦力矩分量为

Mr =

N∑
j=1

Ere j+

N∑
j=1

Eri j

2πni
（12）

Eri（e）j j式中 为第 个钢球由于材料弹性滞后损耗

能量。

Eri（e）j =
3βΓi（e）|ni（e）−nm|Ri（e）j

2

(
π
2ζ

∑
ρ

)2/3

(
3

2ki（e）

)1/3[(1−ε2
i（e）

Ei（e）
+

1−ε2
b

Eb

)]1/3

Q4/3
i（e）j （13）

Ri（e）j = 0.25（D′e+d′i）

1± Dw cos αi（e）j

D′e+d′i
2

 （14）
β β = 0.01 Γi（e）

ζ ni（e）

nm Ri（e）j j

∑
ρ

εi（e） Ei（e）

εb Eb

ki（e）

式中 为材料弹性滞后系数，钢取 ； 为

第一椭圆积分； 为第二椭圆积分； 为内圈或

外圈旋转速度； 为滚动体公转速度； 为第

个钢球与滚道接触处轴承旋转轴的距离，钢球相

对外滚道取“+”号，相对内滚道取“−”号； 为主

曲率和； 为内、外圈的泊松比； 为内、外圈

的弹性模量； 为钢球的泊松比； 为钢球的弹性

模量； 为接触区域椭圆率。

 2.2   差动滑动引起的摩擦力矩

差动滑动引起的摩擦力矩分量为
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Md =

N∑
j=1

Edi j+

N∑
j=1

Ede j

2πni
（15）

Edi（e）j j式中 为差动滑动引起的第 个钢球与滚道间

损耗的能量。

Edi（e）j =
x
Ω

vηξ fd
3Qi（e）j

2πai（e）jbi（e）j
·

[
1−（ηi（e）j/ai（e）j）

2−（ξi（e）j/bi（e）j）
2
] 1

2 dηdξ （16）

ai（e）j bi（e）j νηξ

fd

Ω

ηi（e）j ξi（e）j

式中 、 为接触区半轴长； 为钢球与滚道

间摩擦因数； 为钢球与滚道在接触处差动滑动

方向上的相对速度差； 为钢球与滚道间椭圆接

触区域； 、 为接触区任意点坐标。

 2.3   自旋滑动引起的摩擦力矩

自旋滑动引起的摩擦力矩分量为

Ms =

N∑
j=1

Esi j+Ese j

2πni
（17）

Esi（e）j j式中 为自旋滑动引起的第 个钢球与滚道间

损耗的能量。

Esi（e）j =
3Qi（e）jωsi（e）ai（e）j

8
·

w π
2

0
µs

1−
1−

1− (
ai（e）j

bi（e）j

)2−1sin2 θi（e）


1
2

dθ
（18）

ωsi（e） µs

θi（e）

式中 为钢球在内（外）滚道上的自旋分量；

为钢球与滚道间的自旋摩擦因数； 为接触区任

一点到接触区中心点的角度。

 2.4   钢球与保持架间的摩擦力矩

钢球与保持架间的摩擦力矩分量为

Mc =

N∑
j=1

Ec j

2πni
（19）

Ec j式中 为单位时间内钢球与保持架间摩擦消耗

的能量。

Ec j = 0.5Dw（Fcx jωx j+Fcy jωy j） （20）

 2.5   保持架与引导挡边间的摩擦力矩

保持架与引导挡边间的摩擦力矩分量为

Ml =
ωcM′

cx

2πni
（21）

 2.6   总摩擦力矩

总摩擦力矩为

M = Mr+Md+Ms+Mc+Ml （22）

 3    计算结果及分析

以某型空间宇航用薄壁角接触球轴承为例，

基于构建的计入套圈变形的角接触球轴承动力学

分析模型，重点分析沟曲率半径系数、套圈变形

相位角、半振幅对轴承摩擦力矩的影响规律。轴

承主要参数见表 1。
  

表 1    薄壁角接触球轴承尺寸参数

Table 1    Dimensional parameters of thin-wall angular

contact ball bearing

参数 数值

内径/mm 212.0

外径/mm 248.0

初始接触角/（°） 40.0

钢球直径/mm 16.333

钢球个数/mm 36

保持架外径/mm 236.0

保持架内径/mm 218.0
 
 

 3.1   对比验证

为验证本文建立的分析模型的可靠性，将分

析结果与舍弗勒集团（FAG）开发的轴承分析软

件 BearinX计算结果进行了对比。选用表 1所示

参数轴承，对比不同轴承转速、径向载荷对轴承

摩擦力矩的影响变化规律。从图 6可以看出，轴

承摩擦力矩随转速的增加而增加。转速低于

4 500 r/min时本文计算结果大于 BearinX计算结

果，随着转速的增加，BearinX计算结果大于本文

计算结果。
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图 6    转速对轴承摩擦力矩的影响

Fig. 6    Influence of speed on friction torque
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图 7为径向载荷变化对轴承摩擦力矩的影响。

从图可知，径向载荷增加，轴承摩擦力矩随之增

加。综上可以看出，本文计算结果与 BearinX计

算结果基本一致，最大误差不超过 15%，验证了本

文建立的摩擦力矩模型计算结果的可靠性。产生

误差的原因为：建立的模型不完全相同，例如润

滑剂拖动特性等。
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图 7    径向载荷对轴承摩擦力矩的影响

Fig. 7    Influence of radial load on friction torque
 

 3.2   沟曲率半径系数对轴承摩擦力矩的影响

fe

假定轴承轴向载荷为 3 000 N、径向载荷为 0 N，

图 8为不同外沟曲率半径系数 对轴承摩擦力矩

的影响。

由图 8可知：随着转速的增大，轴承摩擦力矩

呈先增大、后减小、再增大的趋势。从图 8（a）可
知，当轴承外圈无变形时，轴承转速低于 2 500
r/min时，外沟曲率半径系数取值在 0.525附近，轴

承摩擦力矩较低；随着转速的增加，其范围在

2 500 r/min至 3 500 r/min时，外沟曲率半径系数

取值在 0.535时轴承摩擦力矩较低；随着转速继

续增加至 4 500 r/min时，外沟曲率半径系数取值

在 0.545时轴承摩擦力矩较低；在转速大于 5 000
r/min时，外沟曲率半径系数取值在 0.555时轴承

摩擦力矩较低。当计入外圈变形时，如图 8（b）所
示，由于外滚道变形对轴承起到类似径向预紧的

作用效果，相比不考虑轴承套圈变形时，同等沟

曲率半径系数时对应的临界转速均有所增大，即

相同转速下计入外圈变形时沟曲率半径相比理想

套圈取值较小。综上，在设计精密薄壁角接触球

轴承时，应考虑套圈变形的影响作用，根据实际

加工或安装能保证的套圈变形参数及相应的轴承

转速选用合适的沟曲率半径参数。

fi图 9为内沟曲率半径系数 变化对轴承摩擦

力矩的影响。由图 9（a）可知：转速较低时较大的

内沟曲率半径系数易得到较低的摩擦力矩；当转

速较高时较小的内沟曲率半径系数更加有利于降

低轴承的摩擦。这说明低速下较大的内沟曲率半

径系数有助于钢球与滚道间润滑油膜的形成，高

速下反之。由图 9（b）可知，计入内圈变形时，获

得最小摩擦力矩的内沟曲率半径系数变化的转速

临界值均有所降低。由图 9（c）可知，当内、外圈

同时变形时，转速临界值与仅内圈变形情况下的

基本一致。综上可知，内圈变形会增加相同条件
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图 8    外沟曲率半径系数对摩擦力矩的影响

Fig. 8    Influence of outer ring groove curvature coefficient on

friction torque
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下轴承运转过程中的摩擦力矩的大小。而外圈变

形较内圈对摩擦力矩的影响相对较小，在使用中

可以根据需求灵活调整。

 3.3   套圈变形相位角对轴承摩擦力矩的影响

定义载荷比为轴承所受轴向载荷 Fa 与径向

载荷 Fr 之比。假设内圈转速为 3 000 r/min、径向

载荷为 2 000 N，图 10和图 11为外圈变形的相位

角对轴承摩擦力矩的影响。由图 10可知，当改变

套圈变形的相位角时轴承摩擦力矩也随之改变。

对于套圈变形波瓣数为 2时，变形相位角相差

180°时的轴承摩擦力矩基本相同。当载荷比为

0时，最小摩擦力矩出现在 0°和 180°相位角处；随

着载荷比的增大，出现最小摩擦力矩的相位角逐

渐变化为 340°～350°、160°～170°相位角处。综

上可知，不同的套圈变形相位角的改变会导致轴

承摩擦力矩改变。

由图 11可知：对于套圈变形波瓣数为 3时，

相位角相差 120°时的轴承摩擦力矩基本相同。

从图 11（a）可知，当轴承载荷比为 0时，最小摩擦

力矩出现在 0°、120°和 240°相位角处。随着轴承

载荷比的进一步增大，出现最小摩擦力矩的相位

角随之变化，其值从 0°、 120°和 240°逐渐变为

300°、60°和 180°。综上分析，相位角的改变会导

致轴承摩擦力矩改变。对于套圈两瓣波变形时，

相位角的变化对最小轴承摩擦力矩位置影响不大，

但是对套圈三瓣波变形时的最小摩擦力矩的相位

角有较大的影响。
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图 9    内沟曲率半径系数对摩擦力矩的影响

Fig. 9    Influence of inner ring groove curvature coefficient on

friction torque
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图 10    波瓣数为 2时套圈变形相位角对摩擦力矩的影响

Fig. 10    Influence of ring deformation phase angle on friction

torque when the number of lobes is 2
 

套圈变形相位角变化对轴承摩擦力矩的影响

变化的原因可以从以下方面分析：由于外滚道变

形是相对于轴承回转中心的中心对称，每当相位

角变化（360/n）°时，变化前后轴承外滚道形状相

同。由套圈变形理论模型可知，在 0～2π范围内，

内、外滚道变形经历了 n个周期，即每隔（360/n）°，
内、外滚道变形的值相等，因而每变化（360/n）°轴
承摩擦力矩相同。当载荷比为 0、相位角为 0°时，

径向载荷方向上的外圈沟底直径扩大，该点的外

滚道所受应力变小，轴承承载区扩大，故轴承摩

擦力矩较小。当相位角从 [0+360/n（m−1） ]°增大

到 [360/2n+360/n（m−1） ]°（m=1,2,3,···,n）时径向载

荷方向上的外滚道所受应力逐渐增大，轴承承载

区逐渐减小，故轴承摩擦力矩逐渐增大。当相位

角从 [360/2n+360/n（m−1）]°增大到 [360/n+360/n（m−
1）]°时，变化趋势与之相反。
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图 11    波瓣数为 3时套圈变形相位角对摩擦力矩的影响

Fig. 11    Influence of ring deformation phase angle on friction

torque when the number of lobes is 3
 

综上分析可以得出，如果在实际轴承应用过

程中不可避免地发生套圈的变形，可以考虑将套

圈变形的位置进行调整，以降低套圈变形对轴承

摩擦的影响，获得较小的轴承摩擦力矩。

 3.4   套圈变形半振幅对轴承摩擦力矩的影响

图 12～图 15展示了外圈固定、内圈转速为
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3 000 r/min、径向载荷为 0 N、轴向载荷为 1 500 N

情况下，滚道变形半振幅对轴承摩擦力矩的影响。

图 12为外滚道为两瓣波变形下半振幅对轴

承摩擦力矩及波动的影响。由图可知，随着半振

幅的增大，轴承摩擦力矩的均值基本呈线性增大

趋势。摩擦力矩的变化幅值在半振幅为 0.06、

0.08 mm时较小。

图 13为外滚道为三瓣波变形下半振幅对轴

承摩擦力矩及振动的影响。由图可知，随着半振

幅的增大，轴承摩擦力矩的均值基本呈线性增大

趋势。摩擦力矩的变化幅值在半振幅为 0.02、

0.04、0.08、0.14 mm时较小，呈先减小后增大、再

减小再增大的趋势。

图 14是内滚道为两瓣波变形下半振幅对轴

承摩擦力矩及波动的影响。由图可知，随着半振

幅的增大，轴承摩擦力矩的均值基本呈线性增大

趋势。摩擦力矩的变化幅值先减小后增大，在半

振幅为 0.08、0.10 mm时较小。

图 15是内圈为三瓣波变形下半振幅对轴承

摩擦力矩及振动的影响。由图可知，随着半振幅

的增大，轴承摩擦力矩的均值基本呈线性增大趋

势。摩擦力矩的变化幅值在半振幅为 0.04、0.12、
0.14、0.16 mm时较小，变化规律与外圈变形规律

基本一致。

随着半振幅的增大，轴承受到的预紧作用更

加显著，钢球与滚道间最大作用力增大，从而钢

球与滚道间由弹性滞后和差动滑动引起的摩擦增

大，进而轴承摩擦力矩也增大。当滚道为两瓣波

变形时，摩擦力矩变化幅值在半振幅变化范围内

仅会出现一个使其幅值较小的区间；当滚道为三

瓣波变形时，在半振幅变化范围内会出现两个使

摩擦力矩变化幅值较小的区间。

 4    结　论

1）  较大的外沟曲率半径系数或较小的内沟

曲率半径系数可使轴承在较高转速下获得较低的
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图 12    外圈波瓣数为 2时半振幅对摩擦力矩的影响

Fig. 12    Influence of semi-amplitude of outer ring deformation

on friction torque when the number of lobes is 2
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图 13    外圈波瓣数为 3时半振幅对摩擦力矩的影响

Fig. 13    Influence of semi-amplitude of outer ring deformation

on friction torque when the number of lobes is 3
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图 14    内圈波瓣数为 2时半振幅对摩擦力矩的影响

Fig. 14    Influence of semi-amplitude of inner ring deformation

on friction torque when the number of lobes is 2
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图 15    内圈波瓣数为 3时变形半振幅对摩擦力矩的影响

Fig. 15    Influence of semi-amplitude of inner ring deformation

on friction torque when the number of lobes is 3
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摩擦力矩。相比理想套圈，当外圈变形时，同等

的外沟曲率半径系数对应更高的转速临界值；当

内圈变形时，相同的内沟曲率半径系数对应的转

速临界值更低。

2） 将套圈变形的位置进行适当调整，可降低

套圈变形对轴承摩擦的影响，获得较小的轴承摩

擦力矩。内圈变形对摩擦力矩影响要大于外圈变

形的影响。

3） 随着载荷比的变化，使得最小轴承摩擦力

矩的套圈变形相位角随之变化。载荷比对获得

最小轴承摩擦力矩的套圈两瓣波变形相位角变化

的影响要小于对套圈三瓣波变形相位角变化的

影响。

4）  套圈变形半振幅不同对轴承所受摩擦力

矩及其波动程度也不同，过低和过高的半振幅均

不利于轴承摩擦力矩波动性的减小。套圈变形为

两瓣波时，存在一个套圈变形半振幅范围使得轴

承摩擦力矩波动性较小；而套圈变形为三瓣波时，

在两个套圈变形半振幅变化范围使得轴承具有较

小的摩擦力矩波动性。
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