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摘要 分析了微型调心球轴承的高速摆动工作特性，建立轴承在径向载荷下的非线性静力学平衡方程组并求解，从

而得到微型调心球轴承的负荷分布、支撑刚度、额定负荷、摆动寿命和摩擦力矩等特性指标。为了模拟轴承高速摆

动和交变载荷的实际工况，研制一微型调心球轴承高速摆动寿命试验系统。该系统通过曲柄导杆机构实现高速摆

动工况，采用飞轮减低机械系统的速度波动，通过正弦机构实现径向脉冲加载，采用测量切向力的方式监测摩擦力

矩，采用红外温度传感器观测轴承温度变化。本研究的轴承理论分析与试验系统为微型调心球轴承工作特性指标

的确定提供依据，也为其他微型轴承的研究提供参考。
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引 言

调心球轴承由于其优越的自动调心性能，可补

偿内圈与外圈的同轴度误差，适用于轴与壳体不能

严格保证对中的场合，此类轴承广泛应用于农业机

械、轻工机械、军工机械等行业［1⁃3］。小型斯特林制

冷机是红外探测器的重要元件［4⁃5］，笔者所述的微型

调心球轴承由上海天虹微型轴承有限公司生产，其

替换原有双外圈结构的联轴轴承，安装于制冷机的

活塞与连杆之间，具有简化结构、降低装配难度、提

高可靠性等优点。

微型调心球轴承作为小型斯特林制冷机新的关

键机械部件，最高摆动频率≥20 Hz，且受到与摆角

对应的交变载荷作用，其工作特性直接影响到制冷

机系统的整机性能，因此必须对微型调心球轴承的

工作特性进行详细的理论分析与试验测试。现有的

轴承摆动试验装置一般都只针对自润滑关节轴

承［6⁃9］，最高摆动频率≤3.6 Hz，而文献［10］中描述的

高速轴承摆动试验装置，其施加的轴承载荷不能跟

随摆角的变化而变化，且试验装置尺寸规格不适用

于笔者所述的微型轴承。

因此，笔者对微型调心球轴承摆动工作特性进

行详细的理论分析，研制一微型调心球轴承高速摆

动寿命试验系统，其可模拟高速摆动和脉动载荷的

实际工况，同时监测轴承的振动、摆频、温度、载荷及

摩擦力矩等重要状态信息。

1 微型调心球轴承工作特性分析

1.1 轴承概述

微型调心轴承由外圈、内圈、钢球和密封盖等组

成，如图 1所示。外圈内侧为凹球面，钢球密排于内

圈的两条环形滚道上。由于其调心性能，可以自动

补偿活塞与连杆的同轴度误差，节约制造和装配成

本。微型调心轴的结构尺寸参数如表 1所示。

图 1 微型调心球轴承

Fig.1 The miniature self-aligning ball bearing
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1.2 轴承运动和受载分析

如图 2所示，活塞、轴和微型调心球轴承内圈固

联，连杆与轴承外圈固联，活塞沿缸壁上下往复移

动，连杆的运动形式为平移与旋转的复合运动。制

冷机的曲轴工作转速 n> 1 200 r/min。对轴承而

言，外圈相对内圈做摆动运动，摆动幅度 β≈ 5°。

基于经典的赫兹弹性接触理论和变形协调理

论［11⁃12］，当微型调心球轴承受轴向和径向载荷同时

作用时，其负荷分布情况如图 3所示，可见不同滚道

和不同位置上的钢球，其实际接触角和负荷都各不

相同。图 3中：ψi 为第 i个钢球的周向位置角；ψ 0=
0°，…，ψi= i360°/Z，i=0，1，…，Z- 1；α1ψi，α2ψi为滚

道 1，2上第 i个钢球的实际接触角；Q 1ψi，Q 2ψi为滚道

1，2上第 i个钢球的接触负荷。

理论上连杆与活塞之间无轴向力作用，因此轴

承不承受轴向载荷，即 F a = 0，则有

F a1 = F a2 （1）
径向载荷 F r的大小和方向随活塞位置和运动

方向的变化而变化，因此 F r为周期交变载荷，由于

两滚道的载荷分布完全对称，则有

Fr1 = Fr2 = 0.5Fr （2）

1.3 轴承变形和接触负荷分析

当微型调心球轴承受轴向和径向载荷同时作用

时，假设外圈滚道曲率中心 O o固定，则内圈滚道沟

曲率中心 O i相对于 O o分别产生径向移动量 δ r和轴

向移动量 δ a，考虑法向游隙 un，则在角位置 ψi处、钢

球和内、外圈的变形几何关系如图 4所示。由于微

型调心球轴承不受轴向载荷，因此 O i相对于 O o 只

有径向移动，即 δ a = 0。图 4中：A= - -- -----O eO o = r i +
ro - D b；δ1ψi，δ2ψi 为滚道 1，2上第 i个钢球处的总变

形量。

可求得 δ1ψi和 δ2ψi

δ1ψi= δ2ψi= é
ë(h+ δ r cosψi) 2 + c2ùû

1/2

- A （3）

其中：h= (A- un/2) cosα0 为 O i 与 O o 的初始径向

距离；c= (A- un/2) sinα0 为 O i 与 O o 的初始轴向

距离。

基于经典的赫兹弹性接触理论，当钢球与内、外

圈滚道在负荷 Q作用下，将分别产生椭圆形弹性接

触区 Ω i和圆形接触区 Ω o，δ i，δo分别为钢球与内、外

套圈接触的弹性变形量。

可得总弹性变形量 δn为

δn = δ i + δo （4）
总弹性变形量 δn与负荷Q的关系为

δn = K nQ 2/3 （5）

表 1 微型调心球轴承几何参数

Tab.1 The geometric parameters of miniature self ⁃

aligning ball bearings

几何参数

钢球直径D b/mm
外圈球面半径 ro/mm
每列钢球数量 Z

内圈沟曲率半径 r i/mm
法向游隙 un/mm
初始接触角 α0/（°）

数值

1.2
3.5
14
0.63
0
15

图 2 微型调心球轴承运动分析

Fig.2 The motion analysis of miniature self-aligning ball
bearing

图 3 微型调心球轴承受载分析

Fig.3 The load analysis of miniature self-aligning ball bearing
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其中：K n为由材料和几何尺寸确定的系数。

如图 3所示，只有部分钢球承受载荷，设 2ψL为
负荷分布区夹角，则有

ψL = arccos
é

ë
ê
ê
( )A2 - c2

1/2 - h
δ r

ù

û
ú
ú （6）

当钢球处于负荷分布区外时，则有 δψi= 0，即
Q= 0；当钢球处于负荷分区内时，可得接触负荷

Q 1ψi，Q 2ψi为

Qψi= Q 1ψi= Q 2ψi= (δψi/K n) 3/2 （7）
考虑微型调心球轴承的径向和轴向受力的平衡

关系，则有

F r1 = F r2 = ∑
i= 0

Z- 1

Qψi cosαψi cosψi （8）

F a1 = F a2 = ∑
i= 0

Z- 1

Qψi sinαψi （9）

其中

cosαψi=
h+ δ r cosψi

é
ë

ù
û( )h+ δ r cosψi

2
+ c2

1/2

sinαψi=
c

é
ë

ù
û( )h+ δ r cosψi

2
+ c2

1/2

式（1）~（9）即为轴承在纯径向载荷下的非线性

静力学平衡方程组，通过迭代算法，可得微型调心球

轴承在径向载荷 F r下的径向变形量 δ r，进而求得各

个钢球处的接触负荷Qψi。

当法向游隙 un = 0，F r = 60 N时，滚道 1和滚道

2的接触负荷分布情况相同，最大接触负荷 Qmax =
9.697 N，在负荷分布区中心处。当 F r = 60 N时，接

触负荷分布与法向游隙 un的变化情况如图 5所示。

随着 un 的减小，最大接触负荷 Qmax 是先减小后增

大 ，当 un ≈-2.5 μm 时 ，Qmax 达 到 最 小 值 为

(Qmax) min = 8.618 N。考虑在摆动工况下，Qmax 是影

响接触疲劳寿命的主要因素，un应取 [ - 2.5，0] μm
为宜。

1.4 轴承支撑刚度分析

微型调心球轴承的径向刚度K r表示为

K r = F r/δ r （10）
当 un = 0时，K r 随径向载荷 F r 的变化情况如

图 6所示。K r随着 F r的增大而增大，但是增大的幅

度逐渐减小。当 F r = 1 N时，K r = 7.15 ×106 N/m；

当 F r = 60 N 时 ，K r = 19.4 ×106 N/m，径 向 位 移

δ r = 3.1 μm。

图 4 微型调心球轴承变形分析

Fig.4 The deformation analysis of miniature self-aligning
ball bearing

图 6 径向载荷对径向刚度的影响

Fig.6 The influence of radial load on radial stiffness

图 5 游隙对接触负荷的影响

Fig.5 The effect of clearance on contact load
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可见：当 F r较小时，K r也较小；若 un > 0，且 F r为

交变载荷时，轴承将承受冲击载荷；若要避免冲击载

荷，且提高径向刚度K r，则须尽量减小法向游隙 un。

1.5 轴承额定负荷分析

要分析微型调心球轴承的摆动工作寿命，须首

先分析轴承的负荷分布和受力循环规律。当轴承内

圈做摆动运动，摆动幅度为 2β，外圈相对静止时，轴

承负荷分布如图 7所示，Dm 为轴承平均直径。当

F a = 0，un = 0时，2ψL ≈ 180°。

设制冷机曲轴转速为 n，则内圈平均速度
-n i为

-n i =
nβ
90 （11）

忽略钢球和内、外圈之间的相对滑动，则可得内

圈 滚 道 负 荷 分 布 区 上 某 点 每 分 钟 应 力 循 环 次

数N i，min为

N i，min =
nβZ
180 (1+ D b

Dm
cosα0) （12）

当摆动幅度 β≤ ψL时，同理可得外圈滚道负荷

分布区上某点每分钟应力循环次数N o，min为

N o，min =
nβZ
180 (1- D b

Dm
cosα0) （13）

1.5.1 额定动负荷

内圈额定接触负荷Q ic为

Q ic = A ( r i
r i - R )

0.41 ( )1- γ
1.39

( )1+ γ
1/3 ( D b

Dm )
0.3

D 1.8
b Z-1/3 （14）

其 中 ：A 为 材 料 常 数 ；γ 为 轴 承 几 何 常 数 ，γ=
D b cosα0/Dm。

外圈额定接触负荷Q oc为

Q oc = A ( ro
ro - R )

0.41 ( )1+ γ
1.39

( )1- γ
1/3 ( D b

Dm )
0.3

D 1.8
b Z-1/3（15）

内圈额定动载荷 C i为

C i = Q icZ cosα0
J r ( )0.5
J1 ( )0.5

（16）

其 中 ： J r ( 0.5) = 1
2π ∫-ψL

+ψL
cosψ

5
2 dψ； J1 ( 0.5) =

( 12π ∫-ψL+ψL
cosψ

9
2 dψ)

1
3

。

外圈额定动负荷 C o为

C o = Q ocZ cosα0
J r ( )0.5
J2 ( )0.5

（17）

其中：J2 ( 0.5) = ( 12π ∫-ψL+ψL
cosψ 5dψ)

3
10

。

只考虑单边钢球时，额定动负荷为 C′为

C′=
é

ë

ê
êê
ê1+ ( C i

C o )
10
3 ù

û

ú
úú
ú

- 3
10

C i （18）

因微型调心球轴承有两列钢球，可得轴承的额

定动负荷 C为

C= 20.7C′≈ 398 (N) （19）
1.5.2 额定静负荷

内圈额定静负荷 C i0为

C i0 = 27.74J r ( 0.5)
é

ë
êê
2f i ( )1- γ
2f i - 1

ù

û
úú

1/2

ZD 2
b cosα0 （20）

其中：f i = r i /D b为内圈沟曲率半径系数。

外圈额定静负荷 C o0为

C o0 = 27.74J r ( 0.5)
é

ë
êê
2fo ( )1+ γ
2fo - 1

ù

û
úú

1/2

ZD 2
b cosα0 （21）

其中：fo = ro/D b为外圈沟曲率半径系数。

可得外圈是最薄弱环节，所以额定静负荷 C 0为

C 0 = C o0 = 150 (N) （22）

1.6 轴承摆动寿命分析

根据疲劳累计损伤原理，当可靠性 S= 90%
时，可得轴承摆动寿命 L 10为

L 10 = 106
90
β ( )CP

3

60n = 86 315 ( h) （23）

其中：P为当量动载荷。

当 F r ∈ [ 0，60 ] N时，P为

图 7 微型调心球轴承摆动运动时负荷分布

Fig.7 The load distribution of miniature self-aligning ball
bearing in an oscillating application
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P= 02+ 602
2 = 42.4 ( N ) （24）

可靠性 S= 99%时，轴承摆动寿命 Lh为

Lh= L 10 ( ln Sln0.9 )
1/1.5

= 18 126 ( h) （25）

1.7 轴承摩擦力矩分析

轴承的总摩擦力矩 M =M 0 +M 1，其中 M 0 是

与轴承类型、转速和润滑油性质有关的摩擦力矩，可

得M 0为

M 0 = 2× 10-7 f0 (νn i) 2/3D 3
m （26）

其中：f0为与轴承类型和润滑方式有关的系数；ν为

润滑剂的运动黏度；n i为轴承内圈瞬时转速。

M 1 是与轴承所受载荷有关的摩擦力矩，可

得M 1为

M 1 = f1PDm （27）
其中：f1为与轴承类型和所受载荷有关的系数。

当曲轴转速 n= 1 200 r/min，径向载荷为脉动

载荷，F r ∈ [ 0，60 ] N时，可得总摩擦力矩 M呈现正

弦曲线变化规律，当摆动方向改变时，摩擦力矩的方

向也随之改变，M的理论幅值为 105.8 N ⋅ μm。

2 试验系统关键技术

2.1 试验原理

试验系统应尽量模拟出微型调心球轴承的实际

工况，即在交变径向载荷下的高速摆动，同时摆动频

率、摆动幅度及载荷大小应可调。摆动轴承的失效

形式主要有疲劳点蚀、塑性变形、摩擦力矩增大及温

升过高等，因此试验过程中的载荷、振动、摩擦力矩

及温度等都需要实时监测。

2.2 轴承摆动运动方案

如图 8所示，采用曲柄导杆机构实现转动到摆

动的运动转换，通过变频器调节驱动电机转速，实现

不同的摆频。曲柄轴上安装飞轮，增大旋转部件的

转动惯量，以降低曲柄和导杆引起的速度波动幅度，

曲柄轴端设有不同曲柄孔位实现曲柄的长度调节，

从而改变试验轴承的摆动幅度。

2.3 正弦脉冲加载方案

如图 9所示，弹簧外套、滑块和推杆固联，曲柄

的旋转运动通过正弦机构转换为滑块的上下移动，

弹簧调整套与弹簧外套两者可调整轴向相对位置，

从而调整加载弹簧的初始压缩量。滑块的上下移

动，带动弹簧调整套压缩加载弹簧，产生正弦脉冲径

向载荷 F r，通过载荷力传感器、加载钢球和外套施

加于试验轴承。径向力经过加载钢球施加到试验轴

承，可减少加载处摩擦力对摩擦力矩监测的影响，通

过载荷力传感器监测载荷 F r的变化情况。

2.4 温度和摩擦力矩监测方案

如图 10所示，试验轴承内圈与导杆轴固联，作

摆动运动，试验轴承外圈与外套固联，切向力传感器

通过连接杆和连接块与外套固联，力传感器与基座

固定约束，从而限制试验轴承外圈的运动。通过测

量切向力 F t，监测试验轴承摆动时内圈给外圈的摩

擦力矩 M = F t d，从而判断轴承是否出现失效情

况。d为 F t到试验轴承轴线的距离，红外温度传感

器监测加载处附近轴承的温升情况。

图 8 轴承摆动运动方案

Fig.8 The oscillating motion scheme of bearing

图 9 正弦脉冲加载方案

Fig.9 The sinusoidal pulse loading scheme
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2.5 试验系统信号采集和控制方案

如图 11所示，试验系统以 PC为上位机，为控制

显示终端；以 PLC为下位机，辅助开关量输入输出

控制；PC与变频器进行串口通讯，实现电机转速的

控制和反馈；载荷力传感器、振动传感器、切向力传

感器和红外温度传感器的模拟量信号通过板卡

USB⁃6343实时采集。

2.6 试验系统软件方案

试验轴承的摆动疲劳寿命必须针对数量足够的

一批轴承，因此并行若干轴承试验组成整体试验系

统。试验系统软件采用 LabVIEW平台开发［13⁃15］，其

同时采集各轴承试验的状态信息，如摩擦力矩、载

荷、温度和振动加速度等，进行分析、统计、显示和储

存等功能。

3 试验系统技术指标及实例分析

3.1 试验系统技术指标

本研究开发的微型调心球轴承摆动工作特性试

验台如图 12所示，试验台达到的主要技术参数有：

①摆频调整幅度为 n∈[ 50，1 500 ]次/min；②摆角

调 整 幅 度 为 β ∈[ 0，6.5 ] °；③ 载 荷 调 整 幅 度 为

F r ∈ [ 0，100 ] N；④振动加速度测量范围为［-500，
500］ g；⑤ 温 度 测 量 精 度 及 范 围 为 1℃ ，

[ -20，300 ] ℃；⑥载荷测量精度及范围为 0.2 N，

[ 0，200 ] N；⑦摩擦力矩测量精度及范围为 5 N ⋅ μm，

[ -5，5 ] N ⋅ mm；⑧模拟信号采样通道数和频率为

32，500 kS/s。

3.2 试验数据分析

试验过程中轴承的径向载荷 F r的变化情况如

图 13所示，可知通过正弦机构作用于加载弹簧，很

好地实现了预定的径向载荷正弦脉冲加载规律。

当曲轴转速 n= 1 200 r/min时，轴承基座处测

得的振动加速度信号如图 14（a）所示，对加速度信

号进行功率谱密度分析，如图 14（b）所示，可得加速

度信号的主要成分是频率为 20 Hz的周期信号，此

频率值与曲轴旋转频率和正弦脉冲载荷频率一致。

轴承摩擦力矩M的变化情况如图 15所示，可见

图 11 信号采集和电气控制方案

Fig.11 The scheme signal acquisition and electrical control

图 12 微型调心球轴承摆动工作特性试验台

Fig.12 The test bed for operational characteristics of minia⁃
ture self-aligning ball bearings in an oscillating appli⁃
cation

图 13 轴承径向载荷

Fig.13 The radial load of bearing

图 10 温度和摩擦力矩检测方案

Fig.10 The detection scheme of temperature and friction mo⁃
ment
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当轴承做摆动运动时，随着摆动运动方向的变化，摩

擦力矩方向也随之改变，呈现正弦规律变化，与上文

的理论分析结果一致。由于轴承初始游隙及制造装

配误差的影响，各个轴承的摩擦力矩 M幅值各不

相同。

轴承温度的变化情况如图 16所示，可见轴承温

度经历了剧烈温升、平稳温升和热平衡的变化过程，

达到热平衡后，轴承进入正常运行阶段。由于轴承

实际载荷 P远小于轴承额定动负荷 C，所以轴承温

度变化不大，热平衡温度只比初始温度高了约 2℃。

4 结 论

1）建立轴承在径向载荷下的非线性静力学平

衡方程组并求解，从而得到轴承负荷分布、支撑刚

度、额定负荷、摆动寿命和摩擦力矩等特性指标。

2）通过分析法向游隙和轴承最大接触负荷的

关系，得出法向游隙的推荐值。

3）研制一微型调心球轴承高速摆动寿命试验

系统，模拟轴承高速摆动和交变载荷的实际工况。

试验系统为微型调心球轴承高速摆动的工作特性指

标确定及寿命预测提供了试验依据。

4）交变载荷、摩擦力矩等的理论分析与试验结

果相一致，部分验证了理论公式与试验方法的正

确性。
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