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U形兜孔圆柱滚子轴承动力学特性及
疲劳寿命分析
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摘　　　  要：    针对航空发动机圆柱滚子轴承保持架打滑、摩擦生热及疲劳破坏的问题，提出一种 U形兜孔

圆柱滚子轴承，并对其保持架打滑、摩擦力矩及疲劳寿命展开研究。基于 Hertz接触理论、流体润滑理论、轴

承动力学理论，建立 U形兜孔圆柱滚子轴承刚柔耦合动力学仿真模型；基于 Miner线性累计损伤理论，建立

保持架疲劳寿命模型，在此基础上，研究了轴承结构参数对保持架打滑、摩擦力矩及疲劳寿命的影响规律，

并运用响应面法与 NSGA-Ⅱ（nondominated sorting genetic algorithm Ⅱ）相结合对轴承结构参数进行优化，对比分

析优化前后的轴承保持架打滑率及摩擦力矩。结果表明：轴承结构参数对轴承性能影响显著，在相同工况下，

不同轴承结构参数组合对应的保持架打滑率和轴承摩擦力矩最大差值分别达到了 3.65%和 1 203 N·mm；在不

同工况下，优化后的轴承保持架打滑率最大降低了 4.74%，轴承摩擦力矩最大减少了 548 N·mm；与普通轴承

相比，在不同工况下，优化后的轴承均表现出更低的保持架打滑率和摩擦力矩。
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Abstract:   A  U-shaped  pocket  cylindrical  roller  bearing  was  proposed  to  solve  the  problems  of
sliding， frictional  heating  and  fatigue  failure  of  cylindrical  roller  bearing  retainer  of  aero-engine.  The
sliding， frictional  moment  and  fatigue  life  of  the  retainer  were  analyzed.  A  rigid-flexible  coupling
dynamics simulation model  of  U-shaped pocket  cylindrical  roller  bearings was subsequently established，
leveraging  Hertz  contact， fluid  lubrication， and  bearing  dynamics  theories;  Based  on  the  Miner  linear
cumulative  damage  theory， the  fatigue  life  model  of  the  retainer  was  established.  Based  on  this， the
influences of the bearing structure parameters on the slip，friction moment and fatigue life of the retainer
were  studied.  The  response  surface  method  and  NSGA-Ⅱ  (nondominated  sorting  genetic  algorithm Ⅱ)
were  combined  to  optimize  the  bearing  structure  parameters.  The  slip  rate  and  friction  moment  of  the
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bearing  retainer  before  and after  optimization  were  compared and analyzed.  The  results  showed that  the
bearing structure parameters had a significant impact on the bearing performance. Under the same working
condition， the  maximum  difference  between  the  cage  slip  rate  and  the  bearing  friction  moment
corresponding  to  different  bearing  structure  parameter  combinations  reached  3.65%  and  1 203  N·mm，

respectively;  under  different  working  conditions， the  maximum  sliding  rate  of  the  optimized  bearing
retainer  was  reduced  by  4.74%， and  the  maximum friction  moment  of  the  bearing  was  reduced  by  548
N·mm; the optimised bearings showed lower cage slip and friction torques than the plain bearings under
different operating conditions.

Keywords:   cylindrical roller bearing；cage slippage；frictional torque；fatigue life；
response surface method；genetic algorithm；multi-objective optimization

高速圆柱滚子轴承作为航空发动机主轴承载

和运动传递的重要组成部件，其性能直接影响整

机的服役寿命和可靠性[1]。打滑和摩擦力矩作为

衡量该类轴承性能的重要指标，直接关系着航空

器的飞行安全。打滑会引起保持架与滚子接触面

发生滑动摩擦、加剧磨损、造成表面划伤[2]，摩擦

力矩则会导致轴承温度升高、加速润滑失效，极

易使轴承表面发生磨损，甚至缩短轴承寿命及可

靠性[3]。因此研究保持架打滑、轴承摩擦力矩及

其影响因素，对控制滚动轴承的打滑现象、降低

轴承摩擦生热、提高轴承的寿命及可靠性具有重

要的现实意义。

国内外学者针对保持架打滑开展了大量的工

作：Harris[4] 基于弹流润滑理论，建立了圆柱滚子

轴承保持架打滑分析模型，探讨了轴承内圈转速、

滚子数量、外滚道误差对保持架打滑的影响。

Cavallaro等[5] 建立了考虑轴承内外圈结构变形的

圆柱滚子轴承准动力学模型，分析了不同径向载

荷，内外圈转速对轴承打滑的影响。Yoshida等 [6]

提出了考虑润滑和温升的保持架打滑计算方法，

研究了转速和轴向载荷对保持架打滑的影响。

Kang等[7] 基于流体润滑理论，建立了圆柱滚子轴

承全自由度动力学模型，分析了游隙、径向载荷及

内圈转速对轴承打滑的影响规律。Selvaraj等 [8]

通过试验，研究了轴承径向载荷、润滑油黏度、滚

子个数和轴承温度对保持架打滑的影响。张家铭

等[9] 基于圆柱滚子轴承打滑试验，分析了内圈转

速、径向载荷对保持架打滑的影响规律。袁倩倩

等[10] 建立了考虑润滑的精密轴承保持架动力学

模型，研究了预紧力、径向载荷对保持架打滑的影

响。邓四二等[11] 基于滚动轴承动力学理论，研究

了保持架引导方式、间隙比对圆柱滚子轴承保持

架打滑的影响。在轴承摩擦力矩方面，Palmgren[12]

基于大量试验数据，推导了不同类型轴承摩擦力

矩计算方法，为分析轴承摩擦力矩奠定了基础。

Liu等[13] 建立了考虑套圈和滚子波纹度的摩擦力

矩计算模型，研究了径向载荷、内圈转速、波纹度

对圆柱滚子轴承摩擦力矩的影响。Hou等 [14] 建

立了试验数据驱动的人工神经网络模型，分析了

不同工况、润滑油黏度对轴承摩擦力矩的影响。

Rivera等[15] 提出一种改进的圆柱滚子轴承滑动摩

擦力矩计算方法，研究了内圈转速、载荷和滚子凸

度对圆柱滚子轴承摩擦力矩的影响。邓四二等[16]

基于拟动力分析理论，建立了轴承的摩擦力矩理

论模型，分析了轴承结构参数对轴承摩擦特性的

影响。崔永存等[17] 建立了考虑套圈变形的轴承

动力学分析模型，研究了轴承结构参数、套圈变

形参数对轴承摩擦力矩的影响规律。在保持架疲

劳方面，Yang等 [18] 建立了含保持架裂纹的圆柱

滚子轴承动力学模型，分析了裂纹深度、角度及

位置对轴承保持架寿命的影响。刘鲁等[19] 基于

超高周疲劳理论，研究了兜孔圆角对圆柱滚子轴

承保持架断裂的影响。欧亮龙等[20] 采用拉伸试

验，分析了圆柱滚子轴承保持架的结构设计及注

塑工艺对保持架疲劳断裂的影响。在新型轴承结

构设计方面，Pan等 [21] 提出在滚子间放置滚动隔

离体来代替保持架，分析了轴承参数对轴承摩擦

力矩的影响。Ozu[22] 提出在相邻滚子间放置 T形

隔板，相比传统轴承，可以容纳更多滚子，提高了

轴承的承载能力。姚齐水等[23] 提出将聚四氟乙

烯嵌入空心圆柱滚动体内，分析了不同填充度对

圆柱滚动体的等效应力及振动特性的影响。Liu
等[24] 提出一种 V形兜孔圆柱滚子轴承，研究了兜

孔倾角对保持架打滑和稳定性的影响。

综上所述，国内外在研究保持架打滑、摩擦

力矩及疲劳寿命影响因素大多集中在传统的圆柱
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滚子轴承结构，而对新型圆柱滚子轴承结构在打

滑、摩擦力矩及疲劳寿命的影响规律研究却较为

鲜见。

由于传统圆柱滚子轴承的固有结构特征，轴

承在服役状态下极易出现保持架打滑、摩擦生热

及疲劳破坏。为此，本文提出一种 U形兜孔圆柱

滚子轴承，并对其打滑、摩擦力矩及疲劳寿命开

展研究，通过建立考虑润滑的轴承刚柔耦合动力

学仿真模型，分析高转速下轴承结构参数对轴承

打滑、摩擦力矩及疲劳寿命的影响，通过响应面

法建立轴承结构参数与打滑率、摩擦力矩的回归

模型，采用 NSGA-Ⅱ算法进行寻优，得到 Pareto
最优解，获得最佳设计方案，对比优化后轴承与

同类型普通轴承保持架打滑率及摩擦力矩，并搭

建试验平台对 U形兜孔圆柱滚子轴承性能进行

验证。

 1    U形兜孔圆柱滚子轴承结构

本文所提出的轴承保持架采用 U形兜孔结

构，能够实现滚子的周向隔离与径向离心运动约

束，促使滚子与内滚道稳定接触，有效抑制滚子

与内滚道间的相对滑动，并降低保持架打滑风险。

此外，区别于传统设计，本文所提出的保持架为

单一薄片结构，显著减小保持架质量及周向转动

过程中所受的流动阻力，进而降低轴承运转时的

摩擦力矩。

U形兜孔圆柱滚子轴承示意图如图 1所示，

图 1（a）为轴承的外观示意图；图 1（b）为保持架剖

面图；图 1（c）为滚子结构示意图，其中 H为滚子

槽深，r为滚子短径，D为滚子槽宽。

 2    轴承动力学模型

 2.1   基本假设

为简化计算，对 U形兜孔圆柱滚子轴承动力

学模型做出以下假设：

1） 保持架为柔性体，考虑其柔性变形及局部

弹性变形。套圈及滚子为刚体，忽略其柔性变形，

仅考虑局部弹性变形。

2） 轴承外圈保持固定，内圈旋转且转速已知。

3） 保持架的引导方式为外圈引导。

4） 忽略轴承内部温升影响。

 2.2   滚子与保持架相互作用模型

 2.2.1    滚子与保持架兜孔相互作用模型

考虑滚子与保持架兜孔的实际润滑状态，将

接触区域划分为润滑油入口区、赫兹接触区和润

滑油出口区。如图 2所示，K0 为入口区的油膜刚

度；C0 为入口区的油膜阻尼；Kc 为接触区的油膜

刚度；Kl 为接触区的接触刚度；C1 为接触区的结

构阻尼；U1、U0、Ug 分别为滚子自转速度、保持架

转速、滚子公转速度。
 
 

出口区入口区

U1

U0

C0

C1K0

Kl

Kc

Ug

入口区 Hertz接触区

滚
动
体

图 2    滚子与保持架兜孔相互作用模型

Fig. 2    Modeling of roller-cage pocket hole interaction
 

根据 Dowson等[25] 建立的线接触弹流润滑中

心油膜厚度修正公式，Hertz接触区中的油膜刚

度 Kc 表示为：

Kc = −0.459Q1.13β−0.54
0 （η0uc）

−0.7R−0.43E′0.03 （1）

η0 uc

R E′

式中 Q为滚子与保持架法向接触载荷；β0 为润滑

油黏压系数； 为润滑油动力黏度； 为滚子的切

向速度； 为接触区等效半径； 为滚子与保持架

等效弹性模量。

Kl

由 Hertz接触理论和 Palmgren[26] 线接触理论，

在 Hertz接触区中滚子与兜孔接触刚度 表示为：

Kl = 0.29×105D0.8Q0.1 （2）

 

工作时的
旋转方向

兜孔后壁

兜孔前壁

H

r

D

(a) 轴承外观示意图 (b) 保持架剖面图

(c)  滚子结构示意图

图 1    U形兜孔圆柱滚子轴承结构示意图

Fig. 1    Schematic diagram of U-shaped pocket hole cylindrical

roller bearing structure
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hl

滚子与保持架兜孔 Hertz接触区最小油膜厚

度 表示为[27]：

hl = 3.533R(E′β0)0.57
( Q

E′R2

)−0.13(η0uc

E′R

)0.69

（3）

C0

由 Reynolds方程和 Sommerfeld边界条件 [28]，

分析油膜载荷与黏性阻尼之间的关系，可得到入

口区的油膜阻尼 为：

C0 = 2.12πη0r1.5Dh−1.5
l （4）

Ke

Kc Kl

由于入口区的接触刚度远小于 Hertz接触区

的接触刚度，故可忽略入口区接触刚度的影响[29]。

因此，整个接触副的等效刚度 由 Hertz接触区

的油膜刚度 和接触刚度 通过串联的方式共

同决定，表示为：

Ke =
KcK l

Kc+Kl
（5）

Ce整个接触副的阻尼 为：

Ce =C0+C1 （6）

δa＜0 j（ j =

1,2, · · · ,m）
若法向穿透深度 ，则任意时刻第

个滚子与保持架兜孔接触时的法向力

为：

Fnp j = Keδ
i
a+Ce

.

δa （7）

式中 i为接触力指数。

δa ⩾ 0若法向穿透深度 ，则表示滚子与兜孔没

有接触，此时滚子与兜孔间法向接触力在流体动

压作用下[30] 表示为：

Fnp j =
2.44η0rD |uc+ur|

δa
（8）

式中 ur 为保持架兜孔的切向速度。

保持架兜孔与滚子间的摩擦力表示为：

Tnp j = μprFnp j （9）

μpr

μpr

式中 为摩擦因数，滚子与保持架兜孔间为大滑

动率摩擦，故取 为 0.1。

 2.2.2    滚子与保持架端面相互作用模型

滚子在运转过程中可能会发生歪斜，滚子槽

端面与保持架端面产生接触。对于滚子与保持架

端面接触状态可由式（10）判断：

δb = 0.5Hc

[
cos
(π
4
− |αr|

)
− cos

π
4

]
− Ca

2
（10）

其中

Hc =
√

D2+d2
s

ds = H

√
2（hcg− rb）

H/2
−
（hcg− rb）

2

（H/2）2

（11）

αr Ca

rb hcg

式中 为滚子的歪斜角； 为滚子与保持架端面

轴向平均间隙； 为滚子槽底倒角； 为保持架与

滚子接触点高度。

δb > 0当 时，滚子与保持架端面未产生接触，

仅存在流体动压作用[31]，其法向作用力为：

Fnf j =
4
3
· R0

Ca
Rccρeβ0（wi−wg）

√(H
2

)2
−
(H

2
−Rcc

)2
（12）

R0 Rcc

ρe wi

wg

式中 为滚子与保持架接触点半径； 为保持架

外径与内径差； 为润滑油密度； 为保持架公转

角速度； 为滚子公转角速度。

δb < 0当 时，滚子与保持架端面产生接触，滚

子与保持架端面的作用视为 Hertz点接触和流体

动压润滑联合作用，滚子与保持架端面的法向作

用力[32] 为：

Fnf j =
πE′k0

3

√
2εRxy

(
δb
Γ

)3
+

4
3
· R0

Ca
Rccρeβ0（wi−wg）

√(H
2

)2
−
(H

2
−Rcc

)2（13）

k0 = 1.033 9（Rx/Ry）
0.636 Rx Ry式中 ， 、 为滚子与保持

架在接触点处的等效曲率半径。

ε = 1.003+0.596 8Rx/Ry

Rxy = RxRy/（Rx+Ry）

Γ = 1.527 7+0.602 3ln（Rx/Ry） （14）

滚子与保持架端面间的摩擦力为：

Tnf j = ufrFnf j （15）

μfr

μfr

式中 为摩擦因数，由于滚子与保持架端面同样

属于大滑动率摩擦，所以同样取 为 0.1。
关于滚子与滚道的接触模型以及保持架与引

导套圈的接触模型已在文献 [33-34]中进行了详

细阐述，因此本文不再赘述。

 2.3   轴承刚柔耦合动力学仿真模型的建立

在多体动力学仿真方面，传统的有限元接触

模型需将模型接触面高精度地离散化，存在计算

量大、求解效率低的难题，若采用全刚体假设构

建轴承动力学模型，可提升模型求解效率，但难
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以表征保持架结构柔性变形与轴承动态响应间的

非线性耦合效应[35]。为此，构建轴承刚柔耦合动力

学仿真模型，在考虑保持架结构变形的前提下，可

实现计算效率与仿真精度的协同优化。首先，在

ANSYS平台对保持架进行柔性化处理，生成模态

中性文件（MNF）；其次，将 MNF文件导入 Adams
替代原有的刚性体保持架，建立的 U形兜孔圆柱

滚子轴承刚柔耦合仿真模型如图 3所示；接着，基

于第 2.2节 所 建 立 的 接 触 模 型 ， 利 用 FOR-
TRAN语言编制了轴承各零件间接触力的子程序；最后，通

过编译生成链接库（DLL），实现 Adams/Solver隐
式积分器与自定义接触算法的数据交互求解。
 
 

图 3    U形兜孔圆柱滚子轴承刚柔耦合动力学仿真模型

Fig. 3    Rigid flexible coupling dynamic simulation model of

U-shaped pocket hole cylindrical roller bearing
 

 3    轴承的动力学特性分析

 3.1   动力学分析可靠性的验证

为验证本文所建立轴承动力学仿真模型的可

靠性，采用文献 [8]保持架转速的试验数据为比

较对象，轴承的结构参数如表 1所示，运用第 2.3
节中的建模方法构建该轴承的刚柔耦合动力学仿

真模型，将本文的仿真数据与文献 [8]中的试验

数据进行对比分析。如图 4所示，保持架打滑率

的仿真结果与文献 [8]中的试验结果存在一定的

偏差，这主要归因于以下几个方面：一是本文在

建立模型时未考虑温升效应及热变形的影响；二

是由于参考文献中试验轴承的结构参数存在加工

或检测误差；三是参考文献所使用的试验设备在

测量保持架转速时，存在一定范围的测量误差；

尽管本文的仿真结果与参考文献中的试验结果存

在偏差，但偏差较小，表明本文所建立的刚柔耦

合动力学模型可靠性较高。
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图 4    保持架打滑率试验和仿真数据

Fig. 4    Cage slip rate test and simulation data
 

 3.2   轴承的主要参数

U形兜孔圆柱滚子轴承的结构、材料及润滑

油的关键参数分别如表 2、表 3、表 4所示。
 
 

表 2    轴承的结构参数

Table 2    Structural parameters of bearings

参数 数值

保持架内径/mm 60
保持架外径/mm 79.66
轴承内径/mm 40
轴承外径/mm 90
轴承宽度/mm 23
滚子直径/mm 14
滚子长度/mm 15

额定转速/（r/min） 20 000
极限转速/（r/min） 25 000
额定动载荷/kN 62
额定静载荷/kN 52

 

表 1    文献 [8]中的轴承参数

Table 1    Bearing parameters in the Ref.[8]

参数 数值

轴承外径/mm 125
轴承内径/mm 70
节圆直径/mm 98.5
径向游隙/mm 0.05
滚子直径/mm 15
滚子长度/mm 22

额定转速/（r/min） 6 000
极限转速/（r/min） 6 300
额定动载荷/kN 180
额定静载荷/kN 193
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表 3    轴承的材料参数

Table 3    Material characteristics parameters of bearings

部件 密度/10−6 （kg/mm3） 弹性模量/105 （N/mm2） 泊松比

保持架 7.46× 1.1 0.3

内圈 7.85 2.07 0.29

外圈 7.85 2.07 0.29

滚子 7.85 2.07 0.29
 
  

表 4    润滑油主要参数

Table 4    Main parameters of the lubricant

参数 数值

密度/10−7 （kg/mm3） 8.6

黏压系数/10−8 （1/Pa） 1.28

动力黏度/10−2 （Pa·s） 3.3
 

 3.3   保持架打滑及轴承摩擦力矩特性分析

保持架的打滑程度采用保持架的打滑率评价，

表示为：

S c =
Wct−Wcr

Wct
×100% （16）

Wct Wcr式中 为保持架的理论转速， 为保持架的实

际转速。

对不同滚子槽深、滚子个数、滚子槽宽及兜

孔间隙与引导间隙的比值（简称间隙比）进行仿真，

分析这些参数对轴承打滑及摩擦力矩的影响。

 3.3.1    滚子槽深的影响

图 5、图 6分别表示在滚子个数为 10、滚子

槽宽为 3 mm、间隙比为 0.8的情况下保持架打滑

率及轴承摩擦力矩随滚子槽深的变化曲线。
 
 

2.0 2.5 3.0 3.5 4.0
0
2
4
6
8

10
12
14

打
滑

率
/%

16
18
20
22
24

滚子槽深/mm

内圈转速为10000 r/min, 径向载荷为2000 N
内圈转速为13000 r/min, 径向载荷为2000 N
内圈转速为16000 r/min, 径向载荷为2000 N
内圈转速为10000 r/min, 径向载荷为3500 N
内圈转速为13000 r/min, 径向载荷为3500 N
内圈转速为16000 r/min, 径向载荷为3500 N

图 5    滚子槽深对保持架打滑率的影响

Fig. 5    Effect of roller groove depth on cage slip rate
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图 6    滚子槽深对轴承摩擦力矩的影响

Fig. 6    Effect of roller groove depth on bearing frictional torque
 

由图可知：随着滚子槽深的增加，保持架打滑

率和轴承摩擦力矩均呈现减小的趋势，这是由于

随着滚子槽深的增加，保持架嵌入槽的深度逐渐

增加，有利于减少保持架与引导套圈间的碰撞摩

擦力，这一作用力对保持架是阻力，阻力减少，保

持架转速随之增加，打滑率下降，摩擦力矩减少；

随着滚子槽深的增加，保持架对滚子约束力增强，

滚子运行更加稳定，滚子与内圈能够更好地接触，

使得内圈对滚子的拖曳力增加，进而导致滚子转

速升高，保持架打滑率下降，轴承摩擦力矩减少。

为降低保持架打滑率和轴承摩擦力矩可适当选择

较大滚子槽深，但滚子槽深较大时，滚子短径较

小，易使滚子刚度不足，应力集中，引起滚子疲劳

寿命下降，因而在考虑滚子承载力及疲劳寿命的

情况下应选择合适的滚子槽深。此外，由图 5、
图 6还可以看出随着内圈转速的增加，轴承保持

架打滑率和摩擦力矩均会增大。这是因为内圈转

速的升高使滚子所受离心力增大，削弱了内圈对

滚子的牵引力，进而加剧了保持架打滑，破坏润

滑油膜，导致轴承摩擦力矩升高。相反，当径向

载荷增加时，保持架的打滑及摩擦力矩均降低。

在相同内圈转速下，径向载荷的增加使得内滚道

对滚子的拖动力增强，从而有效减少了保持架的

打滑并降低了轴承摩擦力矩。

 3.3.2    滚子个数的影响

图 7、图 8分别表示在滚子槽深为 3 mm、滚

子槽宽为 3 mm、间隙比为 0.8的情况下保持架打

滑率及轴承摩擦力矩随滚子个数的变化曲线。
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图 7    滚子个数对保持架打滑率的影响

Fig. 7    Effect of roller count on cage slip rate
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图 8    滚子个数对轴承摩擦力矩的影响

Fig. 8    Effect of number of rollers on bearing frictional torque
 

由图可知：保持架打滑率和轴承摩擦力矩均

随着滚子数的增加呈现升高的趋势，这是因为滚

子数量的增加，单个滚子承受的径向载荷减小，

使得每个滚子与内滚道之间的接触力降低，导致

滚子所受拖动力降低，进而引起滚子打滑、滚子

与内外滚道间滑动摩擦增加、轴承摩擦力矩升高；

滚子个数增加，滚子所受润滑油黏性滚动阻力与

油气阻力也随之增加，滚子运动受阻，进而引起

保持架打滑率升高，轴承摩擦力矩增大。为降低

保持架打滑率及轴承摩擦力矩可适当减少滚子个

数，但滚子数减少，单个滚子的受力增加，滚子与

滚道的接触应力增加，使得滚子的疲劳寿命降低。

 3.3.3    滚子槽宽的影响

图 9、图 10分别表示在滚子槽深为 3 mm、滚

子个数为 10、间隙比为 0.8的情况下保持架打滑

率及轴承摩擦力矩随滚子槽宽的变化曲线。
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图 9    滚子槽宽对保持架打滑率的影响

Fig. 9    Effect of roller groove width on cage slip rate
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图 10    滚子槽宽对轴承摩擦力矩的影响

Fig. 10    Effect of roller groove width on bearing friction torque
 

由图可知：随着滚子槽宽的增大，保持架打滑

率及摩擦力矩均呈现增大的趋势。这是由于随着

滚子槽宽的增加，滚子与保持架间轴向间隙增大，

保持架轴向运动范围增加，导致保持架偏离理想

轨迹、产生摆动或偏移，从而破坏滚子与保持架

间的纯滚动接触，加剧滑动摩擦；滚子与保持架

轴向间隙增加，易使保持架振动加剧、运动状态
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趋于紊乱，导致滚子槽侧面与保持架端面的碰摩

加剧，进而引起保持架打滑率和轴承摩擦力矩升

高。因此，当轴承服役工况不变时，应合理设计

滚子槽宽，以减少保持架打滑及轴承摩擦力矩。

 3.3.4    间隙比的影响

图 11、图 12分别表示在滚子槽深为 3 mm、

滚子个数为 10、滚子槽宽为 3 mm的情况下保持

架打滑率及轴承摩擦力矩随间隙比的变化曲线。
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图 11    间隙比对保持架打滑率的影响

Fig. 11    Effect of clearance ratio on cage slip rate
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图 12    间隙比对轴承摩擦力矩的影响

Fig. 12    Effect of clearance ratio on bearing friction torque
 

由图可知：当间隙比从 0.4增加到 1.2时，保

持架打滑率呈现增大的趋势。这是由于兜孔间隙

的增加，削弱了保持架对滚子的约束作用，滚子

与保持架更易发生相对滑动，随着兜孔间隙进一

步增大，使得滚子运动范围增加，滚子出现歪斜，

导致滚子与保持架间碰摩加剧。因此，间隙比增

大引起保持架转速降低，打滑率升高。

轴承的摩擦力矩随着间隙比的增加呈现先减

小再增大的趋势且在间隙比等于 0.8时轴承的摩

擦力矩取得最小值。这是由于当间隙比小于 0.8
时，随着兜孔间隙的增大，滚子与保持架接触频

率降低，使得滚子与保持架兜孔间摩擦减小，轴

承摩擦力矩下降；当间隙比大于 0.8时，随着兜孔

间隙的继续增加，滚子会产生歪斜，滚子槽端面

与保持架端面间接触频率加剧，使得轴承摩擦力

矩增大；随着引导间隙的进一步减小，使得保持

架与外滚道间碰摩加剧，轴承摩擦力矩增加。因

此，设计高速圆柱滚子轴承时，以降低轴承摩擦

力矩，控制轴承的发热现象，应选择合适的间隙比。

 4    保持架疲劳寿命分析

内圈转速为 13 000 r/min、径向载荷为 2 000 N、

滚子槽深为 3 mm、滚子个数为 10、滚子槽宽为

3 mm、间隙比为 0.8时保持架在动态载荷作用下

的应力场云图如图 13所示。由图可见，滚子与保

持架的碰撞应力集中于滚子与保持架兜孔接触区

域，这是由于当滚子在承载区时，滚子与保持架

接触载荷大，内圈能够提供足够的牵引力，滚子

转速增加，保持架由滚子驱动，此时保持架会被

压缩；当滚子在非承载区，内圈缺乏牵引力来维

持滚子公转，此时滚子由保持架驱动，保持架处

于拉伸状态。滚子与保持架间周期性碰撞使保持

架处于压缩、拉伸的交变应力状态，这会导致保

持架表面发生塑性变形，引起保持架结构尺寸变

化，进一步使得保持架兜孔与滚子之间的接触应

力增大，影响保持架疲劳寿命。
 

应力/MPa
99.89

89.15

76.42

63.69

50.97

38.21

25.47

12.79

0

图 13    保持架应力场云图

Fig. 13    Contour plot of cage stress field map
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为分析轴承结构参数对保持架疲劳寿命的影

响，本文首先利用 Miner线性累积损伤理论，建立

保持架疲劳寿命模型；其次在 Adams Durablity模

块提取柔性体保持架节点随时间变化的最大等效

应力；然后利用雨流计数法绘制应力谱；最后分

析滚子槽深、滚子个数、滚子槽宽、间隙比对保

持架疲劳寿命的影响。

 4.1   Miner线性累积损伤理论

疲劳损伤理论是零件在交变应力作用下，由

于材料内部损伤不断累积，零件力学性能逐渐衰

减的过程，当疲劳损伤累积到临界值时，零件将

会发生疲劳破坏。Miner准则的线性累计损伤理

论可表述为：在具有 m级应力水平的多级交变载

荷谱作用下，材料的累计损伤度 Ls 可通过对各级

应力水平下的循环进行线性叠加求得，表示为：

Ls =

m∑
i=1

ni

Ni
（17）

式中 ni 为第 i级应力水平实际的循环次数；Ni 为
材料在第 i级应力水平的失效循环次数，可由应

力-寿命（S-N）曲线获取。

T

根据 Miner准则 ，当材料的累计损伤达到

1时，零件发生疲劳破坏，因此保持架的疲劳寿命

表示为：

T = t
1
Ls

（18）

式中 t为仿真时间。

 4.2   轴承结构参数对保持架疲劳寿命的影响

对内圈转速为 13 000 r/min、径向载荷为 2 000 N
及不同滚子槽深、滚子个数、滚子槽宽和间隙比

进行仿真，分析这些轴承结构参数对保持架疲劳

寿命的影响规律。

 4.2.1    滚子槽深的影响

图 14、图 15、图 16分别表示在滚子个数为

10、滚子槽宽为 3 mm、间隙比为 0.8的情况下，保

持架最大动应力、应力幅值-循环次数及疲劳寿

命随滚子槽深的变化。

由图可见随着滚子槽深的增加，保持架最大

动应力呈现逐渐减小、应力幅值下降且高频次区

域向低应力区偏移、保持架疲劳寿命增大。这是

由于随着滚子槽深的增加保持架与套圈的接触频

率减少，碰摩作用减弱；滚子槽深的增加，使得保

持架嵌入滚子槽的深度增大，从而导致保持架对

滚子的约束力增强，减少滚子歪斜产生的应力集

中，进而导致保持架的最大动应力减小，保持架

疲劳寿命增加。

 4.2.2    滚子个数的影响

图 17、图 18、图 19分别表示滚子槽深为
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图 14    滚子槽深对保持架最大动应力的影响

Fig. 14    Effect of roller groove depth on the maximum dynamic

stress of the cage
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图 15    滚子槽深对保持架应力幅值-循环次数的影响

Fig. 15    Effect of roller groove depth on cage stress amplitude-

number of cycles
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图 16    滚子槽深对保持架疲劳寿命的影响

Fig. 16    Effect of roller groove depth on cage fatigue life
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3 mm、滚子槽宽为 3 mm、间隙比为 0.8的情况下，

保持架最大动应力、应力幅值-循环次数及疲劳

寿命随滚子个数的变化图。

如图所示：随着滚子个数的增多，保持架的最

大动应力呈现增大、应力幅值逐渐升高且高频次

区域向高应力区偏移、保持架的疲劳寿命呈现减

小的趋势，这是因为在高速工况下，滚子个数的

增多，导致兜孔数量的增加，保持架整体刚度下

降，进而引起保持架等效应力的增大；滚子个数

的增加易使滚子与保持架之间的碰撞频率增大，

可能引发共振或高频振动，导致保持架疲劳裂纹

萌生风险增高、疲劳寿命降低。因此在设计轴承

时应选择合适的滚子数量，以增加保持架的耐久

性及可靠性。

 4.2.3    滚子槽宽的影响

图 20、图 21、图 22分别表示在滚子槽深为

3 mm、滚子个数为 10、间隙比为 0.8的情况下，保

持架动应力、应力幅值-循环次数及疲劳寿命随

滚子槽宽的变化图。

由图可见：随着滚子槽宽的增加，保持架的最

大动应力呈现增大、应力幅值逐渐升高且高频次
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图 17    滚子个数对保持架最大动应力的影响

Fig. 17    Effect of the number of rollers on the maximum

dynamic stress of the cage
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图 18    滚子个数对保持架应力幅值-循环次数的影响

Fig. 18    Effect of the number of rollers on the stress amplitude-

cycle number of the cage
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图 19    滚子个数对保持架疲劳寿命的影响

Fig. 19    Effect of number of rollers on cage fatigue life
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图 20    滚子槽宽对保持架最大动应力的影响

Fig. 20    Effect of roller groove width on the maximum dynamic

stress of the cage
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图 21    滚子槽宽对保持架应力幅值-循环次数的影响

Fig. 21    Effect of roller groove width on cage stress amplitude-

number of cycles
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区域向高应力区偏移、保持架的疲劳寿命呈现减

小的趋势，这是因为滚子槽宽的增加，保持架与

滚子轴向间隙增加，保持架轴向运动范围增大，

易使保持架运动不稳定、振动加剧，运动状态处

于紊乱，引起滚子槽与保持架端面碰撞频繁，进

而导致保持架最大动应力的升高，疲劳寿命下降。

 4.2.4    间隙比的影响

图 23、图 24、图 25分别表示在滚子槽深为

3 mm、滚子个数为 10、滚子槽宽为 3 mm的情况

下，保持架动应力、应力幅值-循环次数及疲劳寿

命随间隙比的变化。
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图 23    间隙比对保持架最大动应力的影响

Fig. 23    Effect of clearance ratio on maximum dynamic

stress of cage
 

由图可见：随着间隙比的增加，保持架的最大

动应力呈现增大、应力幅值逐渐增大且高频次区

域向高应力区偏移、保持架的疲劳寿命呈现减小

的趋势，这是由于兜孔间隙的增加，滚子与兜孔

间碰撞力增大，显著增加兜孔的应力集中，进而

导致保持架动应力增加；兜孔间隙的增加，削弱

了保持架侧梁厚度，进而导致保持架侧梁处强度

减少，保持架等效动应力增大；此外，间隙比的进

一步增加，滚子运行稳定性下降，引发保持架发

生振动，加速保持架的疲劳失效。因此，在设计

保持架时，应选择合适的间隙比，减少兜孔处的

应力集中，提高保持架的结构强度、避免保持架

过早失效。

 5    轴承结构参数的多目标优化

 5.1   多目标优化过程

首先，确定设计变量和优化目标，基于 Box-
Behnken design（BBD）的中心组合设计方法，将设

计变量分为 27组仿真设计点；其次，对这 27组设

计点在第 2章建立的刚柔耦合动力学仿真模型基

础上进行仿真，得到优化目标函数的解；然后基

于 BBD方法，构建设计变量与目标函数的回归模

型并通过相关系数检验了回归模型的可靠性；最

后，基于响应面法获得的回归模型，利用 NSGA-
Ⅱ遗传算法，得到 Pareto前沿最优解，确定轴承结
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图 22    滚子槽宽对保持架疲劳寿命的影响

Fig. 22    Effect of roller groove width on cage fatigue life
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图 24    间隙比对保持架应力幅值-循环次数的影响

Fig. 24    Effect of clearance ratio on stress amplitude-cycle

number of cages
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图 25    间隙比对保持架疲劳寿命的影响

Fig. 25    Effect of clearance ratio on cage fatigue life
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构参数的最佳设计参数。

 5.2   基于响应面法轴承结构参数分析

为了优化轴承结构参数，降低保持架打滑率

及轴承摩擦力矩，需要建立滚子槽深、滚子个数、

滚子槽宽、间隙比与保持架打滑率、轴承摩擦力

矩之间的回归模型。

本文以滚子槽深 H、滚子个数 B、滚子槽宽 D、

间隙比 G共 4个参数作为设计变量，以保持架打

滑率 Sc 及轴承摩擦力矩 Mc 作为优化目标，建立

设计变量参数表，如表 5所示，进行四因素三水平

的响应面分析。
 
 

表 5    设计变量参数

Table 5    Parameters of design variables

因素
水平

−1 0 1

滚子槽深 H/mm 2 2.75 3.5

滚子个数 B 10 14 18

滚子槽宽 D/mm 2 3.5 5

间隙比 G 0.4 0.8 1.2
 

设计方案如表 6所示，依照该方案设计点参

数利用刚柔耦合动力学仿真模型求解，得到表 6
中保持架打滑率及轴承摩擦力矩相应的结果，不

同轴承结构参数组合对应的保持架打滑率及摩擦

力矩最大差值分别达到了 3.65%和 1 203 N·mm。

 
 

表 6    响应面试验设计及仿真结果

Table 6    Response surface test design and simulation results

序号 H/mm B D/mm G Sc//% Mc/（N·mm）

1 2 10 3.5 0.8 15.57 1 772

2 3.5 10 3.5 0.8 13.14 1 377

3 2 18 3.5 0.8 15.85 1 933

4 3.5 18 3.5 0.8 13.4 1 538
.
.
.

.

.

.
.
.
.

.

.

.
.
.
.

.

.

.
.
.
.

24 2.75 18 3.5 1.2 14.85 2 096

25 2.75 14 3.5 0.8 14.13 1 285

26 2.75 14 3.5 0.8 14.11 1 279

27 2.75 14 3.5 0.8 14.09 1 289
 

基于上述 BBD仿真结果，建立滚子槽深、滚

子个数、滚子槽宽、间隙比与保持架打滑率、轴

承摩擦力矩之间的响应面回归模型如下：

min f（H,B,D,G）=

S c（H,B,D,G）
Mc（H,B,D,G）

s.t.


0.1 ⩽ H ⩽ 0.5
10 ⩽ B ⩽ 18
2 ⩽ D ⩽ 5
0.4 ⩽G ⩽ 1.2

（19）

R2
adj R2

pre

R2
adj R2

pre

为了验证所建立的响应面模型是否能够用于

后续的优化设计，需要对模型的准确性进行评估，

由表 7可见，决定系数 R2 用于评估回归模型的拟

合效果，其值越接近 1，表明响应面模型的拟合效

果越佳[36]，修正系数 和预测系数 之间的差

值小于 0.2表明二次多项式模型具有较高的拟合

精度。打滑率和摩擦力矩的决定系数 R2 分别为

99.12%和 99.59%，且打滑率和摩擦力矩的 和

差值分别为 0.040 1和 0.014 6，均远小于 0.2，以上

数据表明，拟合的二次回归模型具有良好的相关

性，能够准确反映整体变化趋势。
  

表 7    回归模型的相关系数

Table 7    Correlation coefficients of regression models

相关系数 打滑率 摩擦力矩

R2 0.991 2 0.995 9

R2
adj 0.969 9 0.991 1

R2
pre 0.929 8 0.976 5

 

回归模型各因素的重要性可由 F值与 P值表

征，若 P值小于 0.05，则该因素对模型影响显著且

具有参考意义；若 P值小于 0.000 1，则该因素对

模型影响极显著，极具参考意义；由 F值可将各

因素对目标模型的影响程度进行排序，由表 8可

见模型中参数对轴承打滑率影响程度排序为：滚

子槽深>间隙比>滚子槽宽>滚子个数，其中滚子

槽深对保持架打滑率的贡献率达 45.28%；对摩擦

力矩影响程度排序为：间隙比>滚子槽深>滚子槽

宽>滚子个数，其中间隙比对轴承摩擦力矩的贡

献率达 35.65%。
 

表 8    方差分析结果

Table 8    Analysis of variance results

参数
打滑率 摩擦力矩

F值 P值 F值 P值

H 43.84 <0.000 1 15.26 0.002 1

B 6.1 0.029 5 2.54 0.137 3

D 9.64 0.009 1 10.65 0.006 8

G 34.13 <0.000 1 23.58 0.000 4

H2 8.46 <0.000 1 0.488 5 0.497 9
B2 0.702 7 0.418 3 3.58 0.082 8
D2 0.486 3 0.498 9 0.368 0 0.555 4
G2 2.38 0.148 8 34.44 <0.000 1
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在响应面回归模型建立的过程中，不同的响

应面模型对应的设计变量优化区间存在显著差异

性。为了增加多目标优化过程中设计参数的适配

性，本文采用 NSGA-Ⅱ非支配排序遗传算法，通

过自适应变异算子构建 Pareto前沿解集，实现多

目标优化。

 5.3   基于 NSGA-Ⅱ算法的轴承结构参数优化

初始空段落

为获得上述响应面回归方程的 Pareto最优解，

根据遗传算法原理[37]，对响应面法获得的回归方

程进行寻优，针对所设定的打滑率和轴承摩擦力

矩为优化目标，优化模型如式（19）所示。设置相

关参数，如最优个体系数为 0.3，种群规模为 100，
最大进化代数为 100，适应度函数偏差为 1×10−100，
进行多目标优化并绘制 Pareto前端，如图 26所示。
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图 26    Pareto最优前沿分布

Fig. 26    Pareto optimal frontier distribution
 

根据 NSGA-Ⅱ优化结果，最优设计参数如表 9
所示：滚子槽深为 3 mm、滚子个数为 10、滚子槽

宽为 3.5 mm、间隙比为 0.8时轴承性能达到最优。
  

表 9    优化后轴承结构参数

Table 9    Optimized bearing structure parameters mm

参数 数值

保持架内径 60

保持架外径 79.66

滚子槽深 3

滚子个数 10

滚子槽宽 3.5
 

 5.4   优化前后轴承性能对比

初始空段落

在径向载荷为 2 000 N，内圈转速分别为 8 000、
10 000、 12 000、 14 000、 16 000  r/min共 5种工况

下，分别对优化前与优化后的轴承进行刚柔耦合动

力学仿真，由图 27、图 28所示优化前后的对比

结果，可以看出优化后轴承保持架打滑率及轴承

摩擦力矩均显著低于优化前轴承，优化前后轴承

打滑率最大下降了 4.74%，摩擦力矩最大下降了

548 N·mm，充分展示了轴承结构参数优化对于改

善轴承性能的重要作用。

 6    试验验证

为验证优化后轴承相比同类型普通轴承

的性能提升效果，分别对优化轴承及普通轴承的

打滑率及摩擦力矩进行试验验证。由于试验条件

限制及 U形兜孔圆柱滚子轴承结构的特殊性，优

化轴承的保持架打滑率难以直接测量，此外

文献 [38]通过试验对比航空发动机圆柱滚子轴

承保持架和滚子打滑率，指出保持架和滚子打滑

率在同工况下两者数值很接近。因此本文采用

U形兜孔圆柱滚子轴承滚子打滑率和普通直兜孔

保持架打滑率的对比来验证优化轴承具有较好的
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图 27    优化前后轴承打滑率对比

Fig. 27    Comparison of bearing slip rate before and after

optimization
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图 28    优化前后轴承摩擦力矩对比

Fig. 28    Comparison of bearing friction moment before and after

optimization
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防滑性能；采用轴承的摩擦温升对比来间接验证

优化轴承具有更佳的减摩性能。

高速轴承动态特性试验装置由试验机主体部

分、高精度电主轴驱动模块、伺服液压加载机构、

循环润滑单元、智能测控系统等核心部件组成，

试验机主体部分如图 29所示。
 
 

温度传感器 温度传感器

电主轴

振动传感器

速度传感器

试验轴承

图 29    试验机主体部分

Fig. 29    Main part of the test machine
 

打滑率的试验方法是：在优化轴承滚子的端

面和普通轴承保持架的端面上各镶嵌一个磁性块，

如图 30所示。通过基于霍尔效应原理的磁敏传

感器，捕获轴承旋转过程中单位时间内磁块通过

的次数，来获得优化轴承滚子转速和普通轴承保

持架转速，然后，根据文献 [8]和式（16）分别计算

优化轴承滚子打滑率、普通轴承保持架打滑率;轴

承的摩擦温升试验方法是利用温度传感器（型号

为WZPT-31）测量轴承外圈温度变化来实现。轴

承结构、材料及润滑油的基本参数如表 9、表 3、
表 4所示。
  

 

磁性块

(a) 优化轴承 (b) 普通轴承

图 30    优化轴承和普通轴承

Fig. 30    Optimized bearings and normal bearings
 

试验在常温下进行，采用 4109航空润滑油，

其基本参数如表 4所示。分别给定内圈转速为

10 000、13 000、16 000 r/min，在每种转速下分别

施加 4种径向载荷依次为 2 000、 2 500、 3 000、
3 500 N。

图 31为不同工况下得到的优化轴承打滑率

和普通轴承打滑率曲线，由图可见，12种工况下

优化轴承打滑率均比普通轴承的低，从而很好地

验证了 U形兜孔圆柱滚子轴承的防滑性能。由

图 32～图 35可见各种不同工况下优化轴承的温
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图 31    不同内圈转速下试验轴承打滑率

Fig. 31    Test bearing slippage rate under different rotational speeds of inner ring
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图 32    不同内圈转速下试验轴承外圈温度（径向载荷为 2 000 N）

Fig. 32    Temperature of the outer ring of the test bearing under different rotational speeds of inner ring （radial load of 2 000 N）
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度均比普通轴承的低，从而间接验证了 U形兜孔

圆柱滚子轴承的减摩性能。

 7    结　论

本文提出了一种 U形兜孔圆柱滚子轴承，建

立了该轴承的刚柔耦合动力学仿真模型，研究了

滚子槽深、滚子个数、滚子槽宽、间隙比对保持

架打滑率、轴承摩擦力矩、保持架疲劳寿命的影

响；基于响应面法及 NSGA-Ⅱ优化算法对轴承结

构参数进行了多目标优化，并对比了优化后轴承

与普通轴承的试验数据，得出如下结论：

1）  保持架打滑率随着滚子槽深的增加而减

小；随着滚子个数、滚子槽宽、间隙比的增大而增

大；轴承摩擦力矩随着滚子槽深的增加而减小；

随着滚子个数、滚子槽宽的增大而增大；随着间

隙比的增大，摩擦力矩先减小后增大。

2）  保持架疲劳寿命随着滚子槽深的增加而

升高；随着滚子个数、滚子槽宽、间隙比的增大而

减小。

3） 滚子槽深对保持架打滑率影响程度最大，

贡献率达 45.28%；间隙比对轴承摩擦力矩影响程

度，贡献率达 35.65%。

4）  滚子槽深为 3 mm、滚子个数为 10、滚子

槽宽为 3.5 mm、间隙比为 0.8时保持架打滑率及

轴承摩擦力矩达到最优，优化后 U形兜孔圆柱滚

子轴承打滑率最大下降了 4.74%、轴承摩擦力矩

平均下降了 548 N·mm。

5）  优化后的 U形兜孔圆柱滚子轴承打滑及
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图 33    不同内圈转速下试验轴承外圈温度（径向载荷为 2 500 N）

Fig. 33    Temperature of the outer ring of the test bearing under different rotational speeds of inner ring （radial load of 2 500 N）
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图 34    不同内圈转速下试验轴承外圈温度（径向载荷为 3 000 N）

Fig. 34    Temperature of the outer ring of the test bearing under different rotational speeds of inner ring （radial load of 3 000 N）
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图 35    不同内圈转速下试验轴承外圈温度（径向载荷为 3 500 N）

Fig. 35    Temperature of the outer ring of the test bearing under different rotational speeds of inner ring （radial load of 3 500 N）
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摩擦性能均低于普通轴承。
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