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推力滚针轴承摩擦力矩特性研究
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摇 摇 摘要: 基于滚动轴承动力学理论,建立了推力滚针轴承动力学微分方程,采用精细积分法和预

估-校正 Adams鄄Bashforth鄄Moulton 多步法相结合的算法求解其动力学微分方程,在此基础上建立了

推力滚针轴承摩擦力矩数学模型。 研究了工况参数和结构参数对推力滚针轴承摩擦力矩特性的影

响,结果表明:推力滚针轴承摩擦力矩主要分量为滚针-滚道间滑动摩擦,在高速时,保持架-滚针

间摩擦也成为主要分量,且较小的兜孔间隙有利于降低轴承摩擦力矩;推力滚针轴承存在一个最佳

转速使用范围,使轴承摩擦力矩最小;轴承摩擦力矩与轴向载荷呈正比,且比例系数随着转速的增

大而减小;滚针修缘可明显降低轴承摩擦力矩,比较其修缘类型,全凸圆弧修缘滚针更有利于降低

轴承摩擦力矩;随着滚针个数和有效长度的增大,轴承摩擦力矩随之增大;随着滚针直径的增大,轴
承摩擦力矩减小;应合理优化这些参数,以降低轴承摩擦力矩。
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Study of Friction Torque of Needle Roller Thrust Bearings
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Abstract: The dynamic differential equations of needle roller thrust bearings are established based on the
dynamic theory of rolling bearings. The precise integration method and the predicting鄄correcting Adams鄄
Bashforth鄄Moulton multistep method are used to solve the equations, and the friction torque mathematic
models of needle roller thrust bearings are built. The influences of working conditions and structural pa鄄
rameters on the friction torque of needle roller thrust bearings are investigated. The results show that the
slip friction between roller and raceway is main component of the friction torque of needle roller thrust
bearings. the friction between cage and roller also becomes the main component at high speed , and a
small pocket clearance is in favor of reducing the friction torque. An optimal speed can be selected,
which makes the friction the smallest. The friction torque is in direct proportion to the axial load, and the
proportional coefficient decreases with the rise of rotating speed of bearings. The roller profile modifica鄄
tion can reduce the friction torque evidently, the full arc profile modification is the most propitious to re鄄
duce the friction torque compared to crowned shapes. the friction torque increases with the rise of roller
number and effective length , and the friction torque decreases with the rise of the roller diameter. These
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parameters should be rationally optimized to reduce the friction torque.
Key words: mechanics; needle roller thrust bearing; friction torque; dynamics; roller profile modification

0摇 引言

推力滚针轴承具有轴向刚度大、承载能力强、安
装所需空间小等特点,广泛应用于军用车辆的自动

变速器等动力传输单元。 随着军用车辆动力性能要

求越来越高,有效地提高车辆燃油效率已成为发展

趋势,而推力滚针轴承作为车辆动力传输单元的重

要组成部分,降低推力滚针轴承功耗显得非常重要。
轴承摩擦力矩是产生轴承功耗的根源,国内外

学者对滚动轴承摩擦力矩特性做了许多研究:自
20 世纪 50 年代起,Palmgren[1]对各种类型和尺寸的

轴承进行摩擦力矩试验,并将试验数据回归分析,拟
合得到计算轴承摩擦力矩的经验公式。 滚针轴承由

于其滚子较大的长径比,因而摩擦特性不同于其他

类型轴承,Chiu 等[2]在试验的基础上提出了向心和

推力滚针轴承摩擦力矩的经验计算公式。 文献[3 -4]
分析滚针与滚道不同接触位置的相对滑动和接触区

平均压力,在仅考虑滚针-滚道间滑动摩擦情况下,
推导出简化的推力滚针轴承摩擦力矩理论计算公式

并加以试验验证。 Takamizawa 等[5] 重点研究了滚

针与保持架间的摩擦,提出了低摩擦力矩推力滚针

轴承的保持架设计方法。 国内有关推力滚针轴承的

研究[6 - 7]大多是关于推力滚针轴承滚针-滚道间接

触问题的有限元分析,对降低推力滚针轴承摩擦功

率损失的研究较少。 上述研究针对推力滚针轴承摩

擦力矩进行了许多有益的探讨,但上述推力滚针轴

承摩擦力矩的经验和理论计算公式仅考虑了滚针-
滚道间的滑动摩擦,忽略了推力滚针轴承其他摩擦

因素(如滚针与保持架兜孔间摩擦等)和润滑油流

变特性对推力滚针轴承摩擦力矩的影响。 鉴于此,
本文综合考虑推力滚针轴承运转中的摩擦来源和润

滑油流变特性,在推力滚针轴承动力学分析的基础

上建立推力滚针轴承摩擦力矩数学分析模型,并以

某型号推力滚针轴承为例,对轴承使用工况参数和

结构参数与轴承摩擦力矩特性关系进行分析,其研

究成果可为低摩擦力矩推力滚针轴承的设计提供一

定的理论依据。

1摇 轴承动力学模型

1郾 1摇 运动分析

如图 1 所示,假设轴承座圈固定,轴圈以角速度

棕s 旋转,保持架和滚针公转角速度为 棕c,第 j 个滚

针自转角速度为 棕rj .
由图 1 可得,第 j 个滚针与轴圈和座圈在半径

为 y 的接触点处相对滑动速度为

vSjy = (棕s - 棕c)y - 棕rj
Dw

2 , (1)

vHjy = 棕cy - 棕rj
Dw

2 . (2)

图 1摇 滚针与垫圈接触点线速度

Fig. 1摇 Linear velocity of contact point
between needle and washer

摇

第 j 个滚针与轴圈和座圈在半径为 y 的接触点

处平均速度为

uS
jy = (1

2 (棕s - 棕c)y + 棕rj
Dw )2 , (3)

uH
jy = (1

2 棕cy + 棕rj
Dw )2 , (4)

式中:上标 S 和 H 分别代表轴圈和座圈;Dw 为滚针

直径;dm 为轴承节圆直径;l 为滚针有效长度。
1郾 2摇 轴承内部相互作用力模型

1郾 2郾 1摇 滚针与滚道间接触力

推力滚针轴承在轴向力 Fa 和倾覆力矩 M(或
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偏心的轴向载荷)作用下,滚针与垫圈间几何位移

关系如图 2 所示。

图 2摇 滚针与垫圈位移与变形示意图

Fig. 2摇 Schematic diagram of the displacement
between needle and washer

摇

坐标系{O;X,Y,Z}为惯性坐标系,{or;x,y,z}
为滚子质心坐标系。 轴圈倾斜角为 琢,其轴向位移

为 啄a;方位角 渍j 处第 j 个滚针倾斜角为 兹 j,其轴向位

移为 啄rj . 对于求解轴圈和滚针倾斜情况下滚针与滚

道间接触问题,由于滚针与滚道间接触不是理想的

线接触,使用“经典切片法冶 [8]会对修缘滚子与滚道

间接触的计算造成较大误差,而完全数值解计算量

大,不能应用于轴承动力学计算。 因此,本文使用

“改进切片法冶 [9] 求解滚针与滚道间接触问题。 将

滚针分为 n 片,每一片宽度为 w = l / n.
由图 2 可得,第 j 个滚针第 i 片与轴圈接触处的

弹性变形量为

gS
ji = 啄a (+

dm

2 (- l
2 - w· ) )i sin 渍j tan 琢 -

啄rj (+ l
2 - w· )i tan 兹 j - C ji, (5)

式中:C ji为第 j 个滚针第 i 片的凸度减少量。
第 j 个滚针第 i 片与座圈接触处的弹性变形量

为

gH
ji = 啄rj (- l

2 - w· )i tan 兹 j - C ji . (6)

由此可得每一切片与轴圈和座圈间的法向接触

力为

qS(H)
ji =

wgS(H)1郾 11
ji

f S(H)1郾 11
ji A1郾 11 l0郾 11

, (7)

式中:A = 1郾 36浊0郾 9,浊 为两接触体的综合弹性常数;
f S(H)
ji 为考虑各切片间相互影响,第 j 个滚针第 i 片与

轴圈和座圈接触处弹性变形量的修正系数,具体计

算方法参见文献[9]。
第 j 个滚针与轴圈和座圈间的法向接触力为

QS(H)
j = 移

n

i = 1
qS(H)
ji . (8)

第 j 个滚针受到的附加力矩为

MS(H)
Qj = 移

n

i = 1
qS(H) (ji

l
2 - w· )i . (9)

1郾 2郾 2摇 滚针与滚道间拖动力

由于滚针与滚道不同接触点处线速度不同,且
滚针与滚道间的接触负荷分布不均,因此不同接触

点处油膜拖动系数也不相同。 第 j 个滚针第 i 片的

油膜拖动系数 滋 ji由弹流拖动系数和边界润滑摩擦

系数通过油膜参数插值得到[10 - 11]。
滚针与轴圈和座圈间的拖动力为

TS(H)
j = 移

n

i = 1
qS(H)
ji 滋S(H)

ji . (10)

由拖动力产生的附加力矩为

MS(H)
Tj = 移

n

i = 1
qS(H)
ji 滋S(H) (ji

l
2 - w· )i . (11)

1郾 2郾 3摇 滚针与保持架间作用力

滚针与保持架兜孔间的作用力主要考虑滚针与

保持架兜孔过梁的流体动压力和由接触变形引起的

弹性碰撞力。 本文考虑滚针歪斜对滚针与保持架间

作用力的影响,使用“切片法冶计算滚针与保持架间

的作用力。 由于滚针与保持架间作用力较小,各切

片间相互影响较小,所以采用“经典切片法冶,切片

方法与上文相同。 在轴承运转过程中,滚针与保持

架兜孔位移变形关系如图 3 所示。 坐标系 OPXpZp

为保持架兜孔坐标系,茁 j 为滚针歪斜角,驻zcj为滚针

几何中心在兜孔坐标系下的位移。

图 3摇 滚针与保持架兜孔位移变形示意图

Fig. 3摇 Schematic diagram of the displacement
between roller and cage pocket

摇

由图 3 可得第 j 个滚针第 i 片的几何中心在兜

孔坐标系下的位移 zcji为
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zcji = 驻zcj (+ l
2 - w· )i tan 茁 j, (12)

则第 j 个滚针第 i 片与保持架间作用力 qcji为

qcji =
Kc·zcji, zcji臆Cp;

w
A1郾 11 l0郾 11

( zcji - Cp) 1郾 11, zcji > Cp

ì

î

í

ïï

ïï .
(13)

式中:Kc 为试验确定的线性逼近常量,对于滚针轴

承 Kc = 67 / Cp,Cp = 0郾 5(Dp - Dw)为保持架兜孔间

隙,Dp 为兜孔直径。 第 j 个滚针第 i 片与保持架间

作用力 qcji的方向根据 zcji判定,当 zcji逸0 时,滚针受

到保持架的推力,反之,受到保持架的阻力。
滚针与保持架兜孔间作用力 Qcj和恢复力矩 Mcj

为

Qcj = 移
n

i = 1
qcji, (14)

Mcj = 移
n

i = 1
qc (ji

l
2 - w· )i . (15)

滚针与保持架兜孔的切向摩擦力 FC
fj = 移

n

i = 1
滋cji·

qcji具体计算方法参见文献[12]。
1郾 2郾 4摇 轴承动力学微分方程

考虑由滚针公转和自转产生的陀螺力矩 Mgj =
Jr棕rj 伊棕c、离心力 Frj = 1 / 2mrdm棕2

c 和由离心力产生

的滚针与上下垫圈间静摩擦力 FS
fj = 滋sQS

j 、FH
fj =

滋hQH
j . 滚针的受力如图 4 所示。

图 4摇 滚针受力示意图

Fig. 4摇 Schematic diagram of roller forces
摇

由图 4 可得第 j 个滚针的动力学微分方程为

mr x
··

j = QH
j - QS

j - FC
fj, (16)

mr y
··

j = - TS
j sin 渍j + TH

j sin 渍j + FH
fj cos 渍j +

FS
fjcos 渍j - Frjcos 渍j - Qcjsin 渍j, (17)

mr z
··

j = TS
j cos 渍j - TH

j cos 渍j + FH
fj sin 渍j +

FS
fjsin 渍j - Frjsin 渍j + Qcjcos 渍j, (18)
Jxj棕

·
xj = -MH

Tj -Mcj -MS
Tj, (19)

Jyj棕
·

yj = -MH
Qjsin 渍j -MS

Qjsin 渍j +Mgjsin 渍j +

FC
fj
Dw

2 cos 渍j + TH
j
Dw

2 cos 渍j + TH
j
Dw

2 cos 渍j, (20)

Jzj棕
·

zj =MH
Qjcos 渍j +MS

Qjcos 渍j -Mgjcos 渍j +

FC
fj
Dw

2 sin 渍j + TH
j
Dw

2 cos 渍j + TH
j
Dw

2 cos 渍j, (21)

式中:mr 为滚针质量;滋s、滋h 为静摩擦系数,与滚针

离心力有关;x··j、y
··

j、 z
··

j 为第 j 个滚针质心在惯性坐标

系{O;X,Y,Z}下的线加速度;Jxj、Jyj、Jzj为第 j 个滚

针在惯性坐标系{O;X,Y,Z}下的转动惯量;棕xj、棕yj、
棕zj为第 j 个滚针在惯性坐标系{O;X,Y,Z}下的角加

速度。

2摇 轴承摩擦力矩

推力滚针轴承运转过程中,引起轴承摩擦力矩

的主要因素有滚针与滚道间材料的弹性滞后、滚针

与滚道间的滑动摩擦、滚针与滚道间的粘性滚动阻

力,滚针与保持架间的摩擦以及油气阻力。 这 5 个

因素引起的摩擦力矩之和即为推力滚针轴承摩擦力

矩。 其各因素的计算公式如下。
2郾 1摇 滚针与滚道间弹性滞后引起的摩擦力矩

滚针在轴圈和座圈滚道上滚动时,由于材料的

弹性滞后性质产生的能量损失[13]为

ES(H)
d =

乙2仔 (
0

乙dm / 2+l / 2

dm / 2-l / 2
孜

仔qS(H)
ji

2浊Dw
gS(H)
ji |棕s(h) - 棕c | yd )y d渍,

(22)
式中:孜 为材料弹性滞后系数,对钢可取 孜 = 0郾 01;
棕h = 0 r / min 为轴承座圈转速。

根据能量守恒定律,因滚针与滚道间弹性滞后,
引起的推力滚针轴承摩擦力矩分量[14]为

Md =
ES

d + EH
d

棕s
. (23)

2郾 2摇 滚针与滚道间滑动摩擦引起的摩擦力矩

滚针在轴圈和座圈滚道接触处,由相对滑动产

生的能量损失为

ES(H)
s = 乙2仔 (

0
乙dm / 2+l / 2

dm / 2-l / 2
qS(H)
ji 滋S(H)

ji vS(H)
jy d )y d渍.

(24)
根据能量守恒定律,因滚针与滚道间相对滑动,

引起的推力滚针轴承摩擦力矩分量为

Ms =
ES

s + EH
s

棕s
. (25)

2郾 3摇 滚针与滚道间粘性滚动阻力引起的摩擦力矩

推力滚针轴承滚针与滚道间粘性滚动阻力引起
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的能量损失[15]为

ES(H)
r = 乙2仔

0
14郾 2E0 lR2

0US(H)0郾 75
j GS(H) - 0郾 04

j WS(H)0郾 08
j 棕rjd渍,

(26)
式中:E0 是两接触物体的当量弹性模量;R0 为等效

曲率半径;uS(H)
j 、GS(H)

j 、RS(H)
j 分别为第 j 个滚动体与

轴圈和座圈的速度参数、材料参数、载荷参数。
根据能量守恒定律,因滚针与滚道间粘性滚动

阻力引起的推力滚针轴承摩擦力矩分量为

Mr =
ES

r + EH
r

棕s
. (27)

2郾 4摇 保持架兜孔处摩擦引起的摩擦力矩

由滚动体与保持架兜孔间摩擦引起的能量损失

为

Ec = 乙2仔 (
0

乙dm / 2+l / 2

dm / 2-l / 2
滋cjiqcji驻vCcjid )y d渍, (28)

式中:驻vCcji是第 j 滚针第 i 个切片与保持架兜孔间的

相对滑动速度。
根据能量守恒定律,因滚针与保持架兜孔间摩

擦引起的推力滚针轴承摩擦力矩分量为

Mc =
Ec

棕s
. (29)

2郾 5摇 油气阻力引起的摩擦力矩

轴承在旋转过程中,每个滚子在气体混合物中

运动时,都会受到油气阻力,此作用力引起的能量损

失为

Eoil = 乙2仔
0

1
8 Cd籽mDw l(dm棕c) 2d渍, (30)

式中:籽m 为油气混合物密度;Cd 为绕流阻力系数,其
具体计算方法参见文献[13]。

根据能量守恒定律,因油气阻力引起的推力滚

针轴承摩擦力矩分量为

Moil =
Eoil

棕s
. (31)

2郾 6摇 轴承总摩擦力矩

将以上轴承各摩擦力矩分量进行叠加,即得到

推力滚针轴承总摩擦力矩:
MT =Md +Ms +Mr +Mc +Moil . (32)

3摇 轴承摩擦力矩特性分析

在滚动轴承动力学理论的基础上,建立了推力

滚针轴承动力学微分方程,采用精细积分法和预估-
校正 Adams鄄Bashforth鄄Moulton 多步法相结合的算法

求解其动力学微分方程。 在此基础上,利用建立的

推力滚针轴承摩擦力矩数学模型计算其摩擦力矩。

本文以某型号推力滚针轴承为例,研究工况参

数和结构参数对推力滚针轴承摩擦力矩特性的影

响。 其轴圈、座圈、滚动体材料为 GCr15,保持架材

料为 Q195A,引导方式为自引导。 轴承主参数如

表 1 所示。

表 1摇 轴承主参数
Tab. 1摇 Main parameters of bearing

参数 数值

额定动负荷 / N 16 800

轴承外径 / mm 34

轴承内径 / mm 15

轴承节圆直径 / mm 20郾 7

滚针直径 / mm 3郾 0

参数 数值

滚针有效长度 / mm 5郾 0

滚针个数 /个 16

润滑油名称 HKD

环境温度 /益 30

摇 摇 一般轴承按照载荷为 20%额定动负荷,用经验

公式确定最大滚子载荷,进而进行滚子凸度设计。
参照文献[13]的标准凸度设计方法,滚针修缘类型

和凸度量如表 2 所示。 在本文研究中,滚针采用对

数母线修缘。

表 2摇 滚针修缘类型和凸度量
Tab. 2摇 The type of crowned needle roller and

crowning quantity

修缘类型
凸度量 /

mm

圆心在中心,圆弧修缘 0郾 001 3

圆心在两侧,圆弧修缘 0郾 001 3

修缘类型
凸度量 /

mm

全凸圆弧修缘 0郾 001 3

对数母线修缘 0郾 000 385

3郾 1摇 推力滚针轴承摩擦力矩的影响因素

本文所提出的推力滚针轴承摩擦力矩理论计算

主要由滚针与滚道间材料的弹性滞后、滚针与滚道

间滑动摩擦、滚针与滚道间粘性滚动阻力、滚针与保

持架间摩擦以及油气阻力等 5 个因素所引起的摩擦

力矩分量组成。 图 5 为轴向载荷 1 000 N 时,在不同

转速下,推力滚针轴承各摩擦力矩分量的计算值。
由图 5 可以看出,在转速低于 2 500 r / min 时,由滚

针与滚道间滑动摩擦引起的摩擦力矩分量是推力滚

针轴承摩擦力矩的主要组成部分,占轴承总摩擦力

矩的 95%左右,而滚针与滚道间粘性滚动阻力,滚
针与保持架间的摩擦,材料的弹性滞后,以及油气阻

力引起的摩擦力矩分量对轴承总摩擦力矩影响依次

减小;随着轴承转速的提高,滚针与滚道间的滑动摩

擦依然是影响轴承摩擦力矩的主要因素,但由滚针

与保持架间摩擦引起的摩擦力矩分量迅速增大,特
别是在高速时,约占轴承总摩擦力矩的 30% ,而由
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滚针与滚道间粘性滚动阻力、油气阻力和材料的弹

性滞后引起的摩擦力矩依次减小。 因此,对于低摩

擦力矩推力滚针轴承的设计,应注重减小滚针与滚

道间的滑动摩擦,在高速条件下,也应考虑保持架结

构参数的设计,以减小滚针与保持架间摩擦,进而减

小轴承摩擦力矩。

图 5摇 推力滚针轴承各摩擦力矩分量计算值

Fig. 5摇 Calculated components of friction torques
of needle roller thrust bearings

摇

3郾 2摇 工况参数对推力滚针轴承总摩擦力矩的影响

3郾 2郾 1摇 转速对总摩擦力矩的影响

图 6摇 轴承转速对轴承总摩擦力矩的影响

Fig. 6摇 Effect of rotating speed on bearing friction torque

图 6 为轴向载荷 1 000 N 时,推力滚针轴承转速

对摩擦力矩的影响。 由图 6 可以看出,随着轴承转

速的提高,轴承摩擦力矩呈现先减小再增加的趋势。
这是由于在较低的转速时,滚针与滚道间润滑油膜

尚未形成,滚针与滚道间滑动摩擦系数较大,随着轴

承转速的增大,润滑油膜逐渐形成,滚针与滚道滑动

摩擦系数逐渐减小,所以轴承摩擦力矩减小。 当轴

承转速继续增大时,润滑油引起的粘性滚动阻力、滚
针与保持架间的摩擦阻力和油气阻力等也随之增

大,从而造成轴承摩擦力矩随轴承转速的继续增加

而迅速增大。 因此,推力滚针轴承存在一个最佳的

转速使用范围。 由于转速为影响推力滚针轴承摩擦

力矩重要的工况参数,在以下研究中,选取 500 r / min、
2 500 r / min和 4 000 r / min 分别代表推力滚针轴承的

低、中、高 3 种转速条件,分析在这 3 种转速条件下,
其他参数对推力滚针轴承摩擦力矩特性的影响。
3郾 2郾 2摇 轴向载荷对总摩擦力矩的影响

图 7 为在 3 种转速条件下,轴向载荷对轴承摩

擦力矩的影响。 由图 7 可以看出,在 3 种转速条件

下,随着轴向载荷的增大,轴承摩擦力矩也随之增

加,轴向载荷与轴承摩擦力矩基本呈正比,这与

文献[4]的推力滚针轴承摩擦力矩试验结果是一致

的。 但不同转速条件下,轴向载荷与摩擦力矩间的

比例系数并不相同,随着轴承转速的增大而减小,这
主要是由于随着轴承转速增大,滚针与滚道间润滑

油膜厚度增加,其滑动摩擦系数减小,进而使比例系

数减小。

图 7摇 轴向载荷对轴承总摩擦力矩的影响

Fig. 7摇 Effect of axial force on bearing friction torque
摇

3郾 3摇 结构参数对推力滚针轴承总摩擦力矩的影响

3郾 3郾 1摇 滚针修缘类型对总摩擦力矩的影响

图 8摇 滚针修缘类型对轴承总摩擦力矩的影响

Fig. 8摇 Effect of needle roller crowned type on the
bearing friction torque

图 8 为轴向载荷 1 000N 时,在 3 种转速条件

下,不同滚针修缘类型对轴承摩擦力矩的影响。 由

图 8 可以看出,在 3 种转速条件下,滚针修缘可明显

降低推力滚针轴承的摩擦力矩,这是由于滚针修缘
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有利于减小滚针两端的接触负荷,进而减小由滚针

两端的滑动摩擦引起的能量损失,因此可明显降低

轴承摩擦力矩。 由于不同修缘类型的滚针沿轴线方

向接触负荷分布不同,所以修缘类型对轴承摩擦力

矩影响很大,当滚针修缘类型为全凸圆弧修缘时,轴
承摩擦力矩最小,当滚针修缘类型分别为圆心在中

心圆弧修缘,圆心在两侧圆弧修缘和对数母线修缘

时,轴承摩擦力矩依次增大。 因此,在满足推力滚针

轴承承载能力的条件下,应尽量选择全凸圆弧修缘

类型的滚针,以降低推力滚针轴承摩擦力矩。
3郾 3郾 2摇 滚针有效长度对总摩擦力矩的影响

图 9 为轴向载荷 1 000 N 时,在 3 种转速条件

下,滚针有效长度对轴承摩擦力矩的影响。 由图 9
可知,在 3 种转速条件下,随着滚针有效长度的增

大,轴承摩擦力矩呈线性增大趋势,这是由于随着滚

针有效长度的增加,滚针两端的相对滑动加剧,由滑

动摩擦产生的能量损失增大,因此推力滚针轴承的

摩擦力矩呈增大趋势。 这与文献[4]的推力滚针轴

承摩擦力矩试验结果相一致。 因此在设计低摩擦力

矩推力滚针轴承时,应综合考虑轴承使用条件,合理

确定滚针有效长度,以降低推力滚针轴承摩擦力矩。

图 9摇 滚针有效长度对轴承总摩擦力矩的影响

Fig. 9摇 Effect of effective length of needle roller on
bearing friction torque

摇

3郾 3郾 3摇 滚针个数对摩擦力矩的影响

图 10 为轴向载荷 1 000 N 时,在 3 种转速条件

下,滚针个数对轴承摩擦力矩的影响。 从图 10 中可

以看出,在 3 种转速条件下,随着滚针个数的增加,
轴承摩擦力矩呈缓慢增大趋势,这是由于随着滚针

个数的增多,滚针所受的润滑油粘性滚动阻力和油

气阻力增大,但这两部分对轴承摩擦力矩贡献较小,
因此轴承摩擦力矩增加的幅度较小;在高速条件下,
当滚针个数达到一定数量时,轴承摩擦力矩急剧增

大,这是由于随着滚针数量的增多,滚针与保持架间

耦合作用增强,滚针与保持架频繁接触,进而导致滚

针与保持架间摩擦阻力急剧增大,所以轴承摩擦力

矩急剧增加。 因此,在设计低摩擦力矩推力滚针轴

承时,特别是在高速条件下,应尽量使滚针个数小于

一定数量。

图 10摇 滚针个数对轴承总摩擦力矩的影响

Fig. 10摇 Effect of needle roller number on
bearing friction torque

摇

3郾 3郾 4摇 滚针直径对总摩擦力矩的影响

图 11 为轴向载荷 1 000 N 时,在 3 种转速条件

下,滚针直径对轴承摩擦力矩的影响。 由图 11 可以

看出,在 3 种转速条件下,随着滚针直径的增大,轴
承的摩擦力矩也随之降低。 这是由于较大的滚针

直径,有利于润滑油膜的形成,使滚针与滚道间的

滑动摩擦系数减小,进而降低推力滚针轴承的摩

擦力矩。 因此,在满足轴承安装空间的条件下,应
尽量选择较大的滚针直径,以降低推力滚针轴承

的摩擦力矩。

图 11摇 滚针直径对轴承总摩擦力矩的影响

Fig. 11摇 Effect of diameter of needle roller on
bearing friction torque

摇

3郾 3郾 5摇 保持架兜孔间隙对轴承总摩擦力矩的影响

图 12 为轴向载荷 1 000 N 时,在 3 种转速条件

下,保持架兜孔间隙对轴承摩擦力矩的影响。 由

图 12 可知,在低、中速条件下,保持架兜孔间隙对轴

承摩擦力矩几乎没有影响,这主要是由于在低、中速
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条件下,影响轴承摩擦力矩的主要因素为滚针与滚

道间的滑动摩擦,而保持架与滚针间摩擦对轴承摩

擦力矩影响很小。 在高速条件下,随着保持架兜孔

间隙的增大,轴承摩擦力矩呈增大趋势,这主要是由

于随着兜孔间隙的增大,滚针在兜孔中的歪斜加剧,
滚针两端与保持架兜孔间接触更加频繁,导致滚针

与保持架兜孔间的能量损失增大,进而使轴承摩擦

力矩增大。 因此,设计高速低摩擦力矩推力滚针轴

承时,在保证滚针在保持架兜孔中不被卡死的前提

下,应尽量选取较小的兜孔间隙,以减小推力滚针轴

承的摩擦力矩。

图 12摇 保持架兜孔间隙对轴承总摩擦力矩的影响

Fig. 12摇 Effect of cage pocket clearance on
bearing friction torque

摇

3郾 4摇 对比验证

采用 Hatazawa 等[3] 所进行的推力滚针轴承总

摩擦力矩试验对本文分析模型进行对比验证。 其试

验轴承主参数为:滚针直径 2郾 0 mm,滚针有效长度

4郾 3 mm,轴承节圆直径 40 mm,滚针个数 24 个,润滑

油型号为机械油 ISO VG10. 在轴向载荷 5 000 N,转
速分别为 500 r / min、1 000 r / min、2 000 r / min 的条件

下,本文计算结果和文献[3]试验结果对比如表 3
所示。 由表 3 可知,本文计算结果与文献[3]试验

结果基本相符,在不同转速条件下,轴承摩擦力矩误

差率小于 7% ,说明本文所建立的模型能准确地描述

推力滚针轴承的摩擦力矩特性。产生误差的主要原

表 3摇 计算结果与试验结果对比

Tab. 3摇 Comparison of calculated results

转速 /

(r·min - 1)

总摩擦力矩 / (N·m)

本文 试验[3]

误差

率 / %

500 0郾 431 0 0郾 413 4郾 35

1 000 0郾 383 9 0郾 371 3郾 47

2 000 0郾 340 2 0郾 362 6郾 02

因是许多重要的参数如润滑油温度等,在文献[3]
试验中并没有给出,而是假设与本研究中的部分参

数一致。

4摇 结论

本文基于滚动轴承动力学理论,建立了推力滚

针轴承动力学微分方程,在此基础上建立推力滚针

轴承摩擦力矩数学模型。 并以某型号推力滚针轴承

为例,研究工况参数和结构参数对推力滚针轴承摩

擦力矩特性的影响,得出以下结论:
1) 推力滚针轴承摩擦力矩主要分量为滚针与

滚道间的滑动摩擦。 在高速时,滚针与保持架间的

摩擦也成为轴承摩擦力矩的主要组成部分,且较小

的保持架兜孔间隙有利于降低轴承摩擦力矩。
2) 推力滚针轴承存在一个最佳的转速使用范

围,使轴承摩擦力矩最小;轴承摩擦力矩与轴向载荷

呈正比,且随着轴承转速的增大,其比例系数逐渐减

小。
3) 滚针修缘可明显降低轴承摩擦力矩,比较

其修缘类型,全凸圆弧修缘滚针更有利于降低轴

承摩擦力矩。 因此在满足轴承承载能力条件下,
应尽量选择全凸圆弧修缘滚针,以降低轴承摩擦

力矩。
4) 随着滚针个数和有效长度的增大,轴承摩擦

力矩也随之增大,随着滚针直径的增大,轴承摩擦力

矩减小。 因此应根据具体的工况条件和安装空间,
合理优化这些参数,以降低轴承摩擦力矩。
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