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不同轴向游隙下涡轮泵球轴承动态特性研究
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摘要:针对不合理的轴向游隙会恶化轴承的工作环境、降低轴承寿命并影响到涡轮泵球轴承-转子

系统的稳定运行的问题,根据轴向游隙与接触角间的数学关系,将轴向游隙引入轴承部件的几何分

析中,并基于Hertz接触定理和各部件间的相互作用,建立了考虑轴向游隙的涡轮泵球轴承动态特

性计算模型。依据部件间变形几何关系进行变量缩减,简化了解析形式刚度矩阵的建立流程,降低

了迭代计算的复杂度。以涡轮泵某型号球轴承为例,对不同载荷工况下轴向游隙对接触载荷、刚度

和旋滚比的影响进行计算分析。计算结果表明:当轴向游隙增大,滚球与内、外滚道间的接触载荷

均会降低,轴向刚度增大,径向刚度减小,所有滚球旋滚比均会升高,各滚球旋滚比之间的差异也会

增大;当轴承所受径向力较大或转速较高时,轴向游隙越大,轴承刚度和旋滚比随外载荷改变而变

化的程度越明显。所建立的模型和动力学典型算例的计算结果偏差最大不超过2.02%,整体偏差

较低,证明了所建立的模型在轴承动态参数计算上的有效性和稳定性,同时也表明了在数值求解及

迭代矩阵建立上采取的简化措施是可行的。
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Abstract:Intermsoftheproblemthattheunreasonableaxialclearanceworsenstheworkingen-
vironmentofthebearing,shortensthebearinglifeandaffectsthestableoperationoftheturbine
pumpballbearing-rotorsystem,theaxialclearanceisintroducedintothegeometricanalysisof
thebearingcomponentsaccordingtothemathematicalrelationshipbetweentheaxialclearance
andthecontactangle;basedontheHertzcontacttheoremandtheinteractionbetweenthecom-
ponents,thedynamiccharacteristicscalculationmodeloftheturbinepumpballbearingregarding
theaxialclearanceisestablished.Thevariablereductioniscarriedoutdependingonthedeforma-
tiongeometricrelationshipbetweenthecomponents,thussimplifyingtheestablishmentprocess
oftheanalyticalformalstiffnessmatrix,andreducingthecomplexityofiterativecalculation.
Withacertaintypeofturbinepumpballbearingstakenasanexample,theeffectsofaxialclear-
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anceoncontactload,stiffnessandspin-rollratiounderdifferentloadconditionsarecalculatedand
analyzed.Thecalculationresultsshowthatwhentheaxialclearanceincreases,thecontactload
betweentheballandtheinnerandouterracewayswilldecrease,theaxialstiffnesswillincrease,

theradialstiffnesswilldecrease,thespin-rollratiosofallballswillincrease,andthedifference
betweenthespin-rollratiosofballswillalsoincrease;thelargertheradialforceappliedonthe
bearingisorthehighertherotationalspeedis,andthelargertheaxialclearanceis,themoreob-
viouslythebearingstiffnessandthespin-rollratiowillchangewiththechangeofexternalload.
Themaximumdeviationoftheestablishedmodelandthetypicaldynamicexamplesislessthan2.
02%,andtheoveralldeviationislow,whichprovestheeffectivenessandstabilityoftheestab-
lishedmodelinthecalculationofbearingdynamicparameters.Italsoshowsthatthesimplified
measurestakeninthenumericalsolutionandtheestablishmentofiterativematrixesarefeasible.
Keywords:turbinepumpballbearing;axialclearance;contactangle;stiffness;spin-rollratio

  轴向游隙是球轴承重要的结构参数之一,其大

小影响到轴承内部载荷、刚度、旋滚比、疲劳寿命和

运行精度等方面。当轴向游隙大小不合理时,将导

致滚球与滚道间的磨损加剧,轴承寿命下降,严重时

会损坏轴承,威胁到转子系统的稳定运行。因此,研
究不同载荷工况下轴向游隙大小对动态参数的影响

规律,对提高涡轮泵球轴承的设计水平及转子系统

的运行稳定性具有重要意义。
早期关于球轴承的分析多数是在静态下的经验

性研究。1960年,Jones首次提出了高转速下球轴

承建模理论[1],随后Harris对其理论进行了补充完

善,建立了经典的Jones-Harris分析模型,后续大多

数学者的研究都是基于此模型开展的。DeMul等

在Jones模型的基础上,从滚动轴承的原理出发,建
立了解析形式的刚度矩阵,并给出了完整的推导过

程[2]。罗祝三等将弹性润滑油膜的影响引入分析模

型中,对纯轴向载荷作用下轴承刚度和接触载荷进

行了分析[3]。此外,Zhang等针对球与滚道的接触

状态,提出了小轴向载荷条件下球轴承的新分析模

型[4]。黄伟迪基于拟静力学方法建立了高速电主轴

球轴承动态分析模型,并采用解析法对不同工况下

的轴承刚度进行求解[5]。为了实现复杂工作环境下

球轴承刚度预测,Li等将热变形、离心力与弹流润

滑效应引入动态分析模型,分析了不同载荷工况下

轴承刚度的变化趋势[6]。Han等考虑偶数与奇数

个滚球支撑的内圈的两个边界位置,提出了滚动轴

承动态性能计算的数学方法[7]。然而,以上研究都

是基于恒定游隙大小[8-10]开展的,考虑不同游隙尺

寸对轴承性能影响的研究较少。
目前,关于轴承游隙的研究可分为两大类:关于

径向游隙的研究和关于轴向游隙的研究。其中文献

[11-12]分别针对径向游隙大小对静态和动态下轴

承载荷分布及刚度特性的影响进行了研究,并给出

了相应的分析模型及具体求解方法。对于轴向游

隙,多数研究仍集中在轴向游隙的测量方式[13-15]和

数值大小对静态特性的影响[16]上,对于不同轴向游

隙大小下轴承动态性能具体变化的研究仍较少。
在求解球轴承动态特性时,通常选取Newton-

Raphson方法对模型进行迭代求解,此时迭代矩阵

为轴承刚度矩阵[17]。刚度矩阵的建立是轴承分析

中的一大难点[18]。刚度矩阵的建立方法分为两类:
一类是通过有限差分方法[18-19]来构造刚度矩阵;另
一类则是采用偏微分运算式来构造刚度矩阵,称为

解析法[20-21]。前者求解过程简单,精度较低,且存

在数值稳定性方面的问题。解析法虽然精度较高,
但偏微分运算式的推导涉及中间变量较多,计算较

为复杂。
本文将轴向游隙数值变化转为轴承接触角的改

变,将轴向游隙引入轴承各部件间的变形几何关系

中,建立了不同轴向游隙下涡轮泵球轴承的动态特

性计算模型。在数值求解上,依据部件间变形几何

关系进行变量缩减,简化了解析形式刚度矩阵的建

立流程,降低了迭代计算的复杂度。通过理论分析

计算特定载荷下轴承的动态参数,并与试验及仿真

结果进行对比,验证了模型的准确性与简化方法的

有效性。最后,对不同轴向游隙下涡轮泵球轴承的

接触载荷、刚度和旋滚比进行了计算分析,所得结果

可为涡轮泵球轴承的设计和工程应用提供参考。

1 理论分析模型

1.1 轴向游隙与接触角的关系

轴向游隙是指无载荷状态时轴承内圈或外圈一
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方固定,另一方沿轴向的最大位移量。
为保证轴承运行稳定性,轴向游隙通常被外部

约束(预紧力或位移)消除。在轴向游隙消除后,滚
球与滚道接触并与径向平面形成不为0°的初始接

触角,轴向游隙与初始接触角的关系如图1所示。
此时初始接触角αp的大小由轴向游隙Pe,滚道沟曲

率内、外半径ri、ro 及滚珠直径D 共同决定,通过图

1中的几何关系,可推导出轴向游隙与轴承初始接

触角间的计算式为

αp =arcsin Pe

2ri+2ro-2D  (1)

  对于给定滚道沟曲率半径与滚球直径的球轴

承,轴承初始接触角将随着轴向游隙的改变发生非

线性变化并引起轴承初始状态的改变,进而影响轴

承整体动态特性。

图1 轴向游隙与初始接触角的关系

Fig.1 Relationship between bearingclearance

andcontactangle

1.2 变形几何分析

考虑到涡轮泵球轴承实际工作环境较为复杂,
为更精确地分析轴承在工作状态下的动态特性,首
先假设外圈固定,以内圈的几何中心为原点,建立内

圈5自由度的分析坐标系,如图2所示。其中o代

(a)轴向剖视图

 
(b)径向剖视图

图2球轴承结构及坐标系统示意图

Fig.2Ballbearingstructureandcoordinatesystem

表轴承内圈中心;x、y轴分别代表水平和垂直方向;

z轴代表着轴向;θj 为滚球的位置角,即滚球与最大受

载滚球之间的角度;δx、δy 和δz 为轴承内、外圈在x、y
和z上的相对位移。di和do 分别为轴承内、外滚道沟

底直径。θx 和θy 为内、外圈在x和y上的相对转角。5
自由度分别为:内圈沿径向x、y轴与轴向z的平动自

由度和绕x、y轴的转动自由度。
当轴向游隙大小改变时,轴承内、外管道中心与

滚珠中心的几何关系将发生变化,且在轴承运转时各

部件相对位置将随着载荷发生变化,故需要对运行时

各部件的几何位置关系进行分析。考虑到个别工况

下滚球与内滚道会发生脱离,故分别对两种接触状态

下的滚球与滚道间位置关系进行绘制,如图3所示。

(a)滚球-内滚道接触

(b)滚球-内滚道分离

图3 轴承滚球与滚道间位置关系

Fig.3Positionrelationbetweenbearingcomponents

图3中A1j、A2j分别为变形后内滚道曲率中心

与外滚道曲率中心的轴向与径向距离;X1j、X2j分别

为变形后滚珠中心与外滚道曲率中心的轴向与径向

距离;αij、αoj分别为滚球与内、外滚道的工作接触角;

B1j、B2j分别为内圈滚道曲率中心在滚球变形前后

的轴向与径向位移;lij、loj分别为内外滚道曲率中心

与滚珠中心距离。
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  通常情况下,滚球与内滚道都处于接触状态,此
时各部件间的位置关系更具有通用性,故以图3(a)

滚球与滚道间的接触状态为例,对轴承内部的变形

几何关系进行分析。根据图3(a)中内、外滚道曲率

中心的位置关系,可得

A1j = (ri+ro-D)sinαp+B1j =
  Pe+B1j

A2j = (ri+ro-D)cosαp+B2j =

  (ri+ro-D)cos arcsin(Pe/(2ri+

  2ro-2D)) +B2j

􀮠

􀮢

􀮡

􀪁
􀪁
􀪁
􀪁􀪁
􀪁
􀪁
􀪁
􀪁􀪁

(2)

B1j =δz+rd(θysinθj-θxcosθj)

B2j =δxsinθj+δycosθj (3)

式中:rd 为内滚道曲率中心的径向距离。

根据图3(a)中轴承各部件间的几何位置,任意

位置角θj 处,滚珠中心与内、外滚道曲率中心间的

几何关系为

lijsinαij+lojsinαoj-A1j =0

lijcosαij+lojcosαoj-A2j =0 (4)

此外lij、loj和滚珠与接触角αij、αoj的计算式为

lij = fi-0.5  D+δij
loj = fo-0.5  D+δoj (5)

sinaij =A1j-X1j

lij

cosaij =A2j-X2j

lij

sinaoj =X1j

loj

cosaoj =X2j

loj

􀮠

􀮢

􀮡

􀪁
􀪁
􀪁
􀪁
􀪁
􀪁
􀪁
􀪁
􀪁􀪁

(6)

式中:δij、δoj为滚球与内、外滚道间的弹性变形量;

fi、fo 分别为内、外滚道曲率中心的相对曲率。

工作状态下,当径向载荷较大或者转速过高时,

部分滚球就会与内滚道分离(δij≤0),如图3(b)所
示。上述几何分析中部分位置参数可直接得到

X1j =0

αoj =0 (7)

1.3 受力分析及力平衡方程建立

在高速运转过程中,滚球不仅与滚道间相互挤

压和摩擦,还受到离心力与陀螺力矩的影响。在上

述几何分析的基础上,以单个滚球为例,对轴承运行

时滚球的受力状态进行分析,如图4所示。

(a)接触状态

 
(b)分离状态

图4 轴承运行时单个滚球受力状态

Fig.4Stressstateofsingleballrolling

滚道控制理论[22]给出,滚道与滚球的摩擦力对
滚球的摩擦力矩与陀螺力矩Mgj平衡,其大小由摩擦
系数λi、λo 决定。陀螺力矩Mgj是由滚球自转轴与公
转轴存在偏角而产生的;Fcj为滚球所受离心力,由滚
球公转引起。二者的计算公式详见文献[23]。

当滚球与内滚道处于接触状态时,滚球的受力

平衡方程为

Qijsinαij-Qojsinαoj-
Mgj

D λicosαij-λocosαoj  =0 (8)

Qijcosαij-Qojcosαoj+
Mgj

D λisinαij-λosinαoj  +Fcj =0 (9)

式中:Qij、Qoj分别为滚球与内、外滚道的弹性接触
力。由Hertz接触定理可得,此时滚球与内、外滚道
的接触力Qij、Qoj的计算公式为

Qij =Kijδ3/2ij
Qoj =Kojδ3/2oj (10)

式中:Kij、Koj分别为内、外滚道的接触变形系数,大
小与轴承材料和几何参数有关[24]。

当滚球与内滚道分离时滚球的受力平衡方程为

Qij =0
Qoj-Fcj =0 (11)

  内圈受到来自滚球的挤压力和摩擦力,其力平

衡方程组为

∑
Nb

j=1
Qijcosαij+λiMgj

Dsinαij  sinθj =Fx

∑
Nb

j=1
Qijcosαij+λiMgj

Dsinαij  cosθj =Fy

∑
Nb

j=1
Qijsinαij-λiMgj

Dcosαij  =Fz

∑
Nb

j=1
Qijsinαij-λiMgj

Dcosαij  dmcosθj

2 =Mx

∑
Nb

j=1
- Qijsinαij-λiMgj

Dcosαij  dmsinθj

2 =My

􀮠

􀮢

􀮡

􀪁
􀪁
􀪁
􀪁
􀪁
􀪁
􀪁
􀪁
􀪁
􀪁
􀪁
􀪁
􀪁􀪁

(12)

401



 第7期 龚志诚,等:不同轴向游隙下涡轮泵球轴承动态特性研究

 http:∥zkxb.xjtu.edu.cn 

式中:Nb 为滚球总数;dm 为轴承公称直径;Fx、Fy

分别为横轴在横向和竖向所受的径向力;Fz 为轴承

所受的轴向力;Mx、My 分别为轴承在横向和竖向所

受的力矩。
经过上述对轴承几何关系和受力状态的分析,

将式(4)、(8)、(9)作为第1组非线性方程组,式(12)
作为第2组非线性方程组。第1组与第2组非线性

方程组共同构成球轴承5自由度的动态分析模型。

2 模型求解及刚度矩阵计算

2.1 迭代求解流程

考虑到模型非线性较强且求解过程中变量较

多,采用“先 局 部 后 整 体”的 思 想,采 用 Newton-
Raphson方法求解,分别构建内部循环与外部循环。
内部循环为滚球力平衡方程组求解,外部循环为内

圈力平衡方程组求解。动态特性分析模型求解迭代

流程如图5所示。

图5 动态特性分析模型求解迭代流程

Fig.5Iterativeflowchartforsolvingdynamiccharacteristic
analysismodel

(1)首先输入所需计算轴承的结构参数和载荷

参数,并给定内圈位移和滚球位置中心的迭代初值。
(2)对所有滚球进行编号,依照编号对滚球力平

衡方程式(8)、(9)进行迭代求解,当计算结果小于迭

代误差时输出滚球位置中心。

(3)将滚球力平衡方程组计算结果带入到内圈

力平衡方程式(12)与解析法构建的刚度矩阵中,然

后对力平衡方程进行迭代求解,并结合刚度矩阵对

内圈位移向量进行修正。

(4)重复上述迭代求解过程,直至位移计算结果

满足迭代误差要求。

(5)最终输出轴承内圈位移、刚度和内部接触载

荷等动态参数。

2.2 刚度矩阵计算

轴承刚度的定义为:使轴承内、外套圈产生单

位相对位移所施加的外部载荷。当轴承承受外部

载荷F(Fx,Fy,Fz,Mx,My)时,内圈产生相应位移

δ(δx,δy,δz,θx,θy),此时轴承刚度可表示为外载

荷对内圈位移的偏导数,刚度矩阵的表达式如下

K=

∂Fx

∂δx

∂Fx

∂δy

∂Fx

∂δz

∂Fx

∂θx

∂Fx

∂θy

∂Fy

∂δx

∂Fy

∂δy

∂Fy

∂δz

∂Fy

∂θx

∂Fy

∂θy

∂Fz

∂δx

∂Fz

∂δy

∂Fz

∂δz

∂Fz

∂θx

∂Fz

∂θy

∂Mx

∂δx

∂Mx

∂δy

∂Mx

∂δz

∂Mx

∂θx

∂Mx

∂θy

∂My

∂δx

∂My

∂δy

∂My

∂δz

∂My

∂θx

∂My

∂θy

􀭠

􀭡

􀪁
􀪁
􀪁
􀪁
􀪁
􀪁
􀪁
􀪁
􀪁
􀪁
􀪁
􀪁
􀪁
􀪁

􀭤

􀭥

􀪁
􀪁
􀪁
􀪁
􀪁
􀪁
􀪁
􀪁
􀪁
􀪁
􀪁
􀪁
􀪁
􀪁

(13)

其中主对角线上的元素分别为x、y 方向上的径向

刚度、轴向刚度以及x、y方向上的角刚度。

考虑到计算精度及数值稳定性,采用解析法建

立轴承刚度矩阵。为明确外部施加载荷与轴承内圈

位移量之间的关系,首先要明确理论模型中各参数

的传递流程。

传统的建立思路中,模型求解所需的变量为滚

球中心位置X(X1j,X2j),滚球变形量δij、δoj以及内

圈位移δ(δx,δy,δz,θx,θy)。若轴承所含滚球数为

Nb,则需求解的变量总数为4Nb+5,数值求解规模

较大,故需要对求解变量个数进行缩减。根据滚球

中心与滚道曲率中心的几何关系式(4),将第j个滚

球与内、外滚道的弹性变形量(δij,δoj)转为滚球中心

位置(X1j,X2j)的函数。此时滚球力平衡方程所需

求解的变量就只剩下滚球中心位置X(X1j,X2j),所

需求解的变量个数缩减为2Nb+5,降低了数值模型

在求解收敛性上的复杂度。简化后模型各参数传递

流程如图6所示,βj 为滚球的螺旋角。
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图6 简化后模型各参数传递流程

Fig.6Therelationshipbetweendifferentvariables

由图6中各参数的相对关系,根据链式求导法

则,轴承刚度可表示为

Kij =∂Fi(Qij,Qoj,αij,αoj)
∂δk

=

∑
􀭠

􀭡

􀪁
􀪁􀪁 ∂Fi

∂A1j

∂A1j

∂δk
+ ∂Fi

∂A2j

∂A2j

∂δk  +
∂Fi

∂X1j

∂X1j

∂A1j

∂A1j

∂δk
+ ∂Fi

∂X1j

∂X1j

∂A2j

∂A2j

∂δk  +
∂Fi

∂X2j

∂X2j

∂A1j

∂A1j

∂δk
+ ∂Fi

∂X2j

∂X2j

∂A2j

∂A2j

∂δk  􀭤􀭥

􀪁
􀪁􀪁 (14)

式中:Fi 为轴承所受外外;δk 为轴承在外力作用下

的位移。∂Fi/∂A1j、∂Fi/∂A2j、∂Fi/∂X1j、∂Fi/∂X2j、

∂A1j/∂δk 和∂A2j/∂δk 可直接通过方程组式(13)对

变量的偏微分计算得到,但∂X1j/∂A1j、∂X1j/∂A2j、

∂X2j/∂A1j 和∂X2j/∂A2j 则无法通过某一方程对相

应变量求取偏微分直接获得,它们之间隐式关系的

表达式为

∂X1j

∂A1j

∂X1j

∂A2j

∂X2j

∂A1j

∂X2j

∂A2j

􀭠

􀭡

􀪁
􀪁
􀪁
􀪁
􀪁
􀪁
􀪁
􀪁
􀪁
􀪁
􀪁

􀭤

􀭥

􀪁
􀪁
􀪁
􀪁
􀪁
􀪁
􀪁
􀪁
􀪁
􀪁
􀪁

=-1Ja

det ∂g1,g2  
∂A1j,X2j    

det ∂g1,g2  
∂A2j,X2j    

det ∂g1,g2  
∂X1j,A1j    

det ∂g1,g2  
∂X1j,A2j    

􀭠

􀭡

􀪁
􀪁
􀪁
􀪁
􀪁
􀪁
􀪁
􀪁
􀪁
􀪁
􀪁

􀭤

􀭥

􀪁
􀪁
􀪁
􀪁
􀪁
􀪁
􀪁
􀪁
􀪁
􀪁
􀪁

(15)

式中:g1、g2 分别为滚球的力平衡方程式(8)、式

(9),Ja 为雅各比迭代矩阵的模,其计算式为

Ja=det ∂g1,g2  
∂X1j,X2j    (16)

3 计算结果及分析

3.1 模型验证

为了验证模型的有效性与稳定性,对给定工况

下球轴承的刚度进行计算,与文献[25]的试验结果

进行对比。轴承型号为 RPF7039,结构参数为:滚
珠直径D 为17.7mm,初始接触角为40°,滚珠数为

12,内滚道沟曲率半径系数fi为0.52,外滚道沟曲率

半径系数fo 为0.53,轴承公称直径dm 为72.5mm。
轴承外部受载情况:径向载荷Fx 与Fy 均为500N,
轴向载荷Fz 为200N,径向力矩Mx、My 均为1N·m,
转速为0r/min。RPF7039球轴承刚度计算结果见

表1,其中 Kxx、Kyy 为径向刚度,Kzz 为轴向刚度;

Kθxθx
、Kθyθy

分别为轴承在径向上的角刚度。
表1 RPF7039球轴承刚度计算结果对比

Table1CalculationresultofstiffnessofRPF7039ballbearing

刚度/

(kN·mm-1)
试验

结果[25]

本文计算

结果

相对

偏差/%

Kxx 172.1 168.6 -2.03

Kyy 155.5 154.2 -0.84

Kzz 226.0 223.3 -1.20

Kθxθx 139304.0 141037.0 1.24

Kθyθy 157161.0 156247.0 -0.58

由表1计算结果可得,本模型和试验的最大偏

差为2.03%,计算结果与试验结果相近。在同一台

计算设备中,采用文献[26]中的模型求解方法,最短

计算时长为14.9s,而本文模型通过缩减求解变量,
降低了计算的复杂度,求解时间仅需1.1s。以上结

果表明,本文在数值求解上所采用的简化方式在保

证计算精度的前提下,提高了模型收敛速度。
与采用弹流润滑模型的动力学典型算例结

果[27]进行对比。轴承类型为角接触球轴承,结构参

数如下:滚珠直径D 为15.081mm,初始接触角为

25°,滚珠数为19,内、外滚道沟曲率半径系数fi、fo
均为0.52,轴承公称直径dm为105mm。轴承受载

情况:径向载荷Fx=Fy=0N,轴向载荷Fz=889.84
N,力矩Mx=My=0N·m,转速n=15000r/min。
计算结果见表2,其中wb、wm 分别表示滚球的自转

和公转角速度,由于纯轴向载荷下各滚球受力状态

相同,故用αi、αo、Qi、Qo 分别表示滚球与内、外滚道

间的工作接触角和接触载荷。
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表2 角接触球轴承动态特性计算结果对比

Table2Comparisonofcalculationresultsofdynamicchar-

acteristicsofangularcontactballbearings

参数
典型算例

结果[27]

本文计算

结果

与算例结果的

相对偏差/%

wb/(r·min-1) 57410 57739 0.57

wm/(r·min-1) 7214 7253 0.54

αi/(°) 37.68 37.67 -0.03

αo/(°) 4.068 4.066 -0.05

Qi/N 76.61 76.63 0.03

Qo/N 480.07 489.79 2.02

本文所建立的动态特性分析模型和动力学典型

算例的计算结果偏差最大不超过2.02%,整体偏差较

低,表明本模型在动态下的计算结果是较为准确的。
综合以上对比结果,证明了本文模型在轴承动

态参数计算上的有效性和稳定性,也表明了本文在

数值求解及迭代矩阵建立上采取的简化措施是可

行的。

3.2 不同轴向游隙下轴承动态特性分析

选取某型号涡轮泵球轴承为研究对象,对不同

轴向游隙大小下轴承的接触载荷、刚度及滚珠旋滚

比进行计算分析。轴承结构参数如下:滚珠直径D
为17.5mm,滚珠数为12,内、外滚道沟曲率半径

ri、ro 分别为9.3、9.1mm;内、外圈沟底直径di、do
分别为80.03、115.12mm。

3.2.1 轴向游隙对接触载荷的影响

分别对纯轴向载荷和联合载荷下,不同轴向游

隙大小对接触载荷的影响进行计算分析。
图7给出了在固定轴向载荷工况下游隙大小对

接触载荷的影响,图8和图9给出了轴向游隙分别

为0.4、0.5和0.6mm时轴承内、外滚道接触载荷

随轴向力和转速的变化。

图7 不同轴向游隙下接触载荷变化

Fig.7 Variationtrendofcontactloadunder
differentaxialclearance

由图7可知,在纯轴向工况下,滚球与内、外滚

道间的接触载荷会随着轴向游隙的增大而逐渐减

小,二者变化趋势相同。
根据图8和图9可知,轴承轴向游隙较大时,其

接触载荷随轴向受载改变的变化程度较小;当转速

改变,不同游隙大小下的变化程度无明显区别。同

时可以发现,转速较高时,滚球在离心力和陀螺力矩

等惯性效应作用下逐渐远离内滚道,内滚道接触载

荷不断减小,外滚道接触载荷不断增大,容易导致部

分滚球脱离内滚道。

(a)内滚道接触载荷

 
(b)外滚道接触载荷

图8 不同轴向游隙下接触载荷随轴向力的变化

Fig.8Variationtrendofcontactloadwithaxialforceunder
differentaxialclearance

(a)内滚道接触载荷

 
(b)外滚道接触载荷

图9 不同轴向游隙下接触载荷随转速的变化

Fig.9Variationtrendofcontactloadwithrotatingspeedun-
derdifferentaxialclearance

径向载荷为200N、轴向载荷为2000N、转速

为3000r/min联合工况时,计算轴向游隙对载荷分

布的影响,如图10所示。

(a)内滚道接触载荷

 
(b)外滚道接触载荷

图10 联合工况下轴向游隙对载荷分布的影响

Fig.10Influenceofaxialclearanceonloaddistributionunder
combinedworkingconditions
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  从图10中可以看出,联合受载下滚球与滚道间

接触载荷最大值处于位置角0°,位于径向载荷施加

方向。当轴向游隙大小改变时,轴承内、外滚道接触

载荷的变化情况与纯轴向载荷下一致。这也说明,
轴向游隙大小的变化不会改变不同工况下接触载荷

的基本变化趋势。由式(1)可知,轴向游隙与轴承初

始接触角为正相关,游隙增大引起滚球与内、外滚道

间的接触角增大,导致接触载荷在轴向上的投影变

大。故对同一轴向载荷,轴向游隙越大,滚球与滚道

间接触载荷越小。

3.2.2 轴向游隙对轴承刚度的影响

刚度是衡量轴承承载能力的重要特性,当轴向

游隙大小变化引起轴承接触特性的改变,轴承刚度

必然发生变化。因此,本文研究了轴向游隙大小对

刚度的影响规律。
图11和图12为纯轴向载荷工况下轴向游隙对

轴承刚度的影响规律,图13、图14为联合载荷工况

下轴向游隙对刚度的影响。纯轴向载荷工况下,轴
向力Fz 为0.6~3kN;联合载荷工况下,径向力Fy

为0~1kN,轴向力Fz 为2kN。

(a)轴向刚度

 
(b)径向刚度

图11不同轴向游隙下刚度随轴向载荷的变化

 Fig.11Variationtrendofstiffnesswithaxialloadunder

differentaxialclearance

(a)轴向刚度

 
(b)径向刚度

图12 不同轴向游隙下刚度随转速的变化

 Fig.12Variationtrendofstiffnesswithrotationalspeed

underdifferentaxialclearance

由图11和图12可见,纯轴向载荷工况下,轴向

载荷增大会加强轴承整体刚度,当轴向载荷较大时,

刚度随轴向力的变化趋势逐渐减缓;当转速升高时,
轴承整体刚度数值会受到削弱,且转速越高,刚度衰

减越快。较大的轴向游隙会增强轴承轴向刚度,但
是也引起径向刚度的降低,削弱轴承径向上的承载

能力。同时也发现,轴向游隙较大时,刚度对外载荷

的变化会更加敏感。

(a)轴向刚度

 
(b)径向刚度

图13 不同轴向游隙下刚度随径向载荷的变化

Fig.13 Variationtrendofstiffnesswithradialloadunder
differentaxialclearance

(a)轴向刚度

 
(b)径向刚度

图14 不同轴向游隙下刚度随转速的变化

Fig.14Variationtrendofstiffnesswithrotationalspeedun-
derdifferentaxialclearance

由图13和图14可知,联合受载下轴向游隙增

大,轴承轴向刚度增大,径向刚度减小。这是因为轴

承刚度主要来源于滚球与滚道间的接触刚度,同一受

载条件下,轴向游隙的增大会导致滚球初始接触角增

大,从而减少了滚球的轴向变形,使滚球与滚道间的

轴向接触刚度增大。同理,轴向游隙增大时,滚球径

向变形增大,滚球与滚道间的径向接触刚度减小。
3.2.3 轴向游隙对滚球打滑特性的影响

旋滚比作为轴承重要的动态参数之一,其数值

大小表征滚球沿滚道滚动的状态。旋滚比越大,滚
球绕滚球 滚道接触面法线的自旋运动现象越剧烈,
轴承内部发热现象越严重。

由于本文建立的轴承动态分析模型采用内滚道

控制理论,故只对滚球在内滚道上的旋滚比进行计

算分析。此时滚球旋滚比的计算式[28]为

wz

wg
= 1- 2D

di+do
cosαij  tan(αij-β)+

2D
di+do

sinαij

(17)
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式中:wz、wg 分别为滚球自转、公转角速度。
图15为纯轴向载荷工况下轴向游隙对旋滚比

的影响,图16、图17为联合载荷工况下轴向游隙对

旋滚比的影响。

(a)不同轴向力作用下

 
(b)不同转速下

图15 不同轴向游隙下旋滚比变化

Fig.15 Variationtrendofrollratiounderdifferentaxial

clearance

(a)Fy=600N

 
(b)Fy=1000N

图16 不同径向力下轴向游隙对旋滚比分布的影响

Fig.16Influenceofaxialclearanceonrollratiodistribution

underdifferentradialforces

(a)n=3000r/min
 

(b)n=1000r/min

图17 不同转速下轴向游隙对旋滚比分布的影响

Fig.17Influenceofaxialclearanceondistributionofrollra-

tioatdifferentrotationalspeeds

由图15~17可知,轴向游隙的增大会引起所有

滚球旋滚比的增大。当径向载荷较大或者转速较高

时,轴向游隙越大,滚球旋滚比对外载荷的变化更加

敏感。当旋滚比增大时,滚球绕滚球 滚道接触面法

线的自旋运动现象愈剧烈,导致滚球磨损加剧以及

轴承内部发热量增加,不利于涡轮泵轴承-转子系统

的稳定运行,而轴向载荷与滚球旋滚比之间呈负相

关,因此当运行转速较高或增大轴向设计游隙来提

升承载能力时,可通过增加轴向预紧力来抑制滚球

磨损和轴承发热。

4 结 论

本文建立了考虑轴向游隙的涡轮泵球轴承动态

特性计算模型,简化了解析形式刚度矩阵的建立过

程,提高了模型的收敛速度,最后分析了轴向游隙大

小对涡轮泵球轴承接触载荷、刚度和旋滚比的影响。
主要结论如下:

(1)轴向游隙大小不会改变轴承动态参数随外

载荷的基本变化规律,但会影响其变化程度。
(2)对于接触载荷,无论是纯轴向还是联合受载

工况,轴向游隙增加,滚球与内、外滚道间接触载荷

均会减小。轴向游隙较大时,接触载荷随外载荷变

化而改变的程度越小。
(3)轴向游隙会引起轴向刚度增大,但会削弱

轴承径向上的承载能力。当轴承轴向受载较小,径
向受载较大或者处于较高工作转速时,轴向游隙较

大的球轴承,其刚度对外载荷的变化更加敏感。
(4)在纯轴向载荷或联合载荷下,随着轴向游隙

的增加,轴承内部所有滚球旋滚比均会增大,加剧轴

承内部的发热现象,而适当增大轴向载荷则可以抑

制滚球的自旋运动,减少磨损和发热。
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