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高速轴承保持架磨损特性分析
∗

庞晓旭 1，2， 杨明皓 1， 赵伟桦 3， 朱定康 4，5， 左 旭 1

（1.河南科技大学机电工程学院  洛阳，471003）
（2.高端轴承河南省协同创新中心  洛阳，471003）

（3.洛阳轴承研究所有限公司  洛阳，471000）
（4.清华大学高端装备界面科学与技术全国重点实验室  北京，100084）

（5.清华大学机械工程系  北京，100084）

摘要  针对新能源汽车驱动电机用深沟球轴承在复杂工况下，钢球与保持架兜孔频繁冲击碰撞导致的磨损加剧、过

早失效问题，提出一种融合保持架六自由度动力学模型与 Archard 磨损模型的磨损性能分析方法，系统分析转速、

径向载荷和摩擦因数等关键工况参数对保持架动态特性及磨损性能的影响规律。首先，建立保持架六自由度动力

学模型；其次，以基于 Archard 磨损模型的时间平均磨损率作为磨损性能评价标准；最后，系统分析不同工况下保持

架质心轨迹、时间平均磨损率及钢球⁃保持架碰撞力的演变特征。结果表明：转速提升会显著加剧保持架磨损，缩短

磨损初始诱导期且增大磨损率的波动幅度；径向载荷对磨损行为影响显著，中等载荷工况下保持架磨损状态最为稳

定，低载荷时磨损率波动幅度增大，高载荷易诱发保持架运动失稳；摩擦因数增大会显著加剧磨损，高摩擦因数不仅

大幅提高平均磨损率、加剧磨损率波动，还会增强保持架运动的非规则性。
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0 引  言

新能源汽车产业的快速发展对驱动电机关键部

件的服役性能与可靠性提出了更高要求，深沟球轴

承所面临的高 dn值（轴承内径 d与转速 n的乘积）运

行工况已成为制约电机稳定服役的关键问题。脂润

滑球轴承在复杂工况下，钢球与保持架兜孔频繁冲

击和碰撞，加剧接触副的磨损；高速运行时离心力引

发保持架动态偏斜，导致其与引导面产生非均匀磨

损，造成配合间隙持续扩大，引发漏脂和局部温升，

进而诱发保持架塑性变形乃至兜孔熔融断裂。保持

架过量磨损与失稳还会引发轴承产生振动和噪声，

甚至断裂、卡死，造成驱动系统停机等灾难性后果［1］。

自 20 世纪 70 年代起，高速滚动轴承保持架的稳

定性与磨损问题成为研究热点。Gupta 等［2］开展了

球轴承保持架失衡状态下的运动特性研究，并观测

到磨损现象，但试验分析存在不足。文献［3⁃4］对比

了内圈引导与外圈引导两种工作模式的差异，发现

静止外圈引导有助于降低功率损失和磨损。随着数

值仿真技术的发展，Dahiwal等［5］结合 Adams 多体动

力学仿真与弗莱舍磨损理论，明确了兜孔间隙对磨

损程度的重要作用。Li 等［6］建立柔性保持架模型，

发现兜孔磨损会增大其波动幅度。文献［7⁃8］从载

荷参数、兜孔形状等角度分析磨损特性，指出圆形兜

孔的磨损率较高。高恒强等［9］基于有限元与 Ar⁃
chard 磨损模型建立球与内圈磨损模型，研究径向载

荷与接触角对轴承磨损的影响。冯珂等［10］基于循环

平稳分析，实现早期磨损的有效识别与监测。卢昊

等［11］基于 Holm⁃Archard 方程建立振动磨损耦合模

型，揭示了振动会加速磨损退化。宫保贵等［12］提出

改进的自适应邻域局部线性嵌入方法，用于轴箱轴

承性能退化评估。陈世金等［13］发现球形兜孔保持架

的运动稳定性更佳、磨损率更低。张涛等［14］建立角

接触球轴承磨损仿真模型，研究了保持架失稳机制。

综合现有研究可知，目前国内外针对保持架兜孔磨

损的直接研究较少，多集中于兜孔形状或结构参数

对轴承动态性能的影响。

笔者以新能源汽车驱动电机专用深沟球轴承为

研究对象，基于 Archard 磨损模型，以时间平均磨损

率作为关键评价指标，分析工况参数对保持架稳定
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性及其兜孔磨损的影响规律，揭示工况参数与保持

架磨损性能的关联机制，为提升新能源驱动电机轴

承的综合性能提供理论依据。

1 六自由度保持架建模

1.1　轴承坐标系定义　

轴承坐标系示意图如图 1 所示。为描述轴承零

件的质心运动，建立轴承动力学模型时采用以下

7 类坐标系，具体描述如下。

1） 惯性固定坐标系（{ }O |X，Y，Z ）：原点 O位于

外圈中心平面的圆心，Z轴与外圈回转中心线重合，

用以表征轴向，Y轴沿径向方向延伸，X轴由Y轴与

Z轴按右手定则确定。

2） 内（外）圈固定坐标系（{ }O i ( e )|x i ( e )，y i ( e )，z i ( e ) ）：

原点与内（外）圈质心重合，xi（e）轴与内（外）圈旋转轴

线重合，yi（e）O i（e）zi（e）平面经过内（外）圈质心并与内

（外）圈径向平面重合。

3） 保持架固定坐标系（{ }O c |x c，y c，z c ）：原点位

于保持架平面的中心，xc轴与保持架旋转轴线重合，

ycOczc平面与保持架的径向平面共面。

4） 保持架兜孔局部坐标系（{ }O pj |xpj，ypj，zpj ）：原

点 Opj位于兜孔中心，并随保持架运动，ypj沿保持架

的径向方向，zpj沿保持架的圆周方向，xpj由 ypj与 zpj根

据右手定则确定。

5） 钢球方位坐标系（{ O bj |xbj，ybj，zbj }）：每个钢球

均建立一个局部坐标系，其原点Obj固定于球心并随钢

球运动。坐标系的 ybj轴与 zbj轴分别沿轴承的径向方

向与圆周方向，xbj轴由 ybj轴与 zbj轴依右手定则确定。

6） 接触坐标系（{ O l |x l，y l，z l }）：原点 O l 位于钢

球与滚道/兜孔的接触点，该坐标系固定于接触位置

并随其运动。yl轴与 zl轴分别沿轴承的径向方向与

圆周方向，xl轴由 yl轴与 zl轴依右手定则确定。

7） 切片局部坐标系（{ O cl |x cl，y cl，z cl }）：原点 Ocl

位于第 l切片中心，ycl轴与 zcl轴分别沿轴承的径向方

向与圆周方向，xcl轴由 ycl轴与 zcl轴依右手定则确定。

1.2　钢球和滚道的相互作用关系　

轴承在力的作用下形成承载区与非承载区。承

载区内多个钢球分担载荷，载荷作用线下方的钢球

受力最大，非承载区的钢球处于未受载的松弛状

态。轴承旋转时，承载区空间固定，钢球随保持架公

转循环进出承载区，实现载荷的动态传递。

钢球与滚道之间的作用力分为法向接触力和切

向牵引力。法向接触力基于赫兹接触理论，由接触

点法向弹性变形量决定。切向牵引力由接触压力与

接触界面滑动速度场耦合产生。钢球与滚道相互作

用关系如图 2 所示。其中：O i
gj为内滚道曲率中心；

O i
bj为内圈钢球坐标系的第 j个球心；ri为内滚道曲率

半径；di 为内圈沟底直径；R i 为变形表面的曲率半

径［15］，R i = 2f iDw ( 2f i + 1 )；fi为内滚道沟曲率系数；θi

为工作接触角；ai、bi分别为接触椭圆短半轴和长半

轴；p为接触应力。

球心与内圈滚道曲率中心的相对位置可通过 r i
g

表征，该矢量基于赫兹接触理论［15］的几何约束关系

推导得出，即

r i
g = r i

b - r i
gj （1）

其中：r i
gj =[ 0 0.5 ( )d i + Dw 0 ]

T
；r i

b =H aH α( rbj -

r i )；rbj为第 j个球心相对惯性固定坐标系的位置矢

量；H α为惯性固定坐标系至零件固定坐标系的连续

旋转变换矩阵，其构建方法详见文献［14］；H a 为内

圈固定坐标系至钢球方位坐标系的变换矩阵。

H a的表达式为

图 2　钢球与滚道相互作用关系

Fig.2　Steel Ball-Raceway Interaction

图 1　轴承坐标系示意图

Fig.1　Schematic diagram of bearing coordinate system
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其中：ϕ为钢球的方位角，ϕ= arctan ( zb /yb )。
工作接触角作为一个重要结构参数，计算式为

θ i = arctan -x i
bj

z i
bj

（3）

由相对位置关系可得出钢球与内滚道的变形

量，表达式为

δ i = || r i
g - ( )f i - 0.5 Dw （4）

其中：fi为内滚道沟曲率系数；Dw 为钢球直径。

钢球与内圈滚道均具有规则的几何型面，二者

之间的法向接触力 Q i 可采用经典的赫兹接触理论

进行计算，接触力与接触变形的对应关系沿用文

献［15］的公式。

确定钢球与滚道间的接触力后，可进一步求解

牵引力。钢球与滚道接触界面的速度分布如图 3 所

示。其中：ws为钢球绕自身中心轴线的自转角速度，

即自旋速度；vs为接触界面总相对滑动速度；dS为接

触区域微元面积。由于钢球与滚道接触界面的速度

呈离散分布，该分布特征会直接影响润滑剂的流变

特性，因此采用微元法实现牵引力的精确求解［16］。

基于文献［17］，采用赫兹理论可准确预测接触

应力的分布。为完整表征接触特性，需定义任意点

的滚动速度（卷吸速度）和滑动速度，为此建立接触

坐标系 { O l |x l，y l，z l }。在钢球/滚道界面上的任意点

P可进一步明确各类速度的物理机制与耦合关系。

相对滑动速度由钢球与滚道间的非纯滚动产生

的速度差形成，沿接触界面切线方向分布。其表达

式分别为

v iy = -w j ( x il + 1/4D 2
w - a2

i ) （5）

v iz = (w xi - wmj ) éë
êêêê0.5 (d i + Dw - R 2

i - y 2
il cos θ i) ùû+

          w yi R 2
i - y 2

il sin θ i - w j ( x il + 1/4D 2
w - a2

i )
（6）

其中：viy、viz为钢球与滚道沿y、z轴相对滑动的速度矢量。

滚动速度由钢球绕轴承中心的公转与绕自身轴

线的自转共同产生，沿滚道切线方向分布，是纯滚动

状态下接触点的速度分量。其表达式为

u= (w xi - wmj ) éë
êêêê0.5 (d i + Dw - R 2

i - y 2
il cos θ i) ùû+

        w yi R 2
i - y 2

il sin θ i + w j ( x il + 1/4D 2
w - a2

i )
（7）

其中：wyi 为钢球坐标系下内圈沿 y轴的角速度矢

量；yil为钢球坐标系下内圈的位移矢量；xil为关于 yil

的关联函数，x il = R 2
i - y 2

il - R 2
i - a2

i ；w j为钢球

在接触坐标系中的角速度矢量。

接触点总滑动速度为界面相对滑动速度与钢球

自旋速度在接触界面的耦合结果。钢球自旋速度会

在接触界面产生周向线速度分量，表达式为

w j = H cH aH αH -1
bj w bj =

H cH aH αH -1
bj [w xbj w ybj w zbj ] T

（8）
其中：Hbj为惯性坐标系到第 j个钢球坐标系的变换

矩阵；wbj为第 j个钢球的角速度矢量；Hc为第 j个钢

球方位坐标系到接触坐标系的变换矩阵。

变换矩阵Hc定义为

H c =
é

ë

ê

ê
êêê
ê

ê

ê ù

û

ú

ú
úú
ú

ú    cos ( 0.5π - θ i ) sin ( 0.5π - θ i ) 0
-sin ( 0.5π - θ i ) cos ( 0.5π - θ i ) 0

0 0 1
    （9）

钢球方位坐标系下第 j个钢球的旋转速度矢量

的表达式为

wmj =
v ybj cos ϕ+ v zbj cos ϕ

y 2
bj + z2

bj

（10）

其中：vbj为钢球在固定坐标系中的平移速度矢量。

如图 3 所示，接触点处的滑动速度是相对滑动

速度与自旋速度的乘积。自旋速度的表达式为

w s = (w xi - wmj ) sin θ i - w xj （11）
由此得到接触区域内任意接触点的总滑动速度。

é
ë
êêêê ù

û
úúúúΔv iy

Δv iz
= é
ë
êêêê ù

û
úúúúv iy

v iz
+ é

ë
ê
êê
ê ù

û
úúúú

z il

y il
w s （12）

剪切应力是接触应力与速度的函数，笔者基于

微元积分理论［16］，通过对接触区域内的剪切应力场

进行积分，即可获得滚道与钢球界面的牵引力，其计

算公式为。
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ú∫
-a i

a i ∫
-b i

b i

p ( y il z il ) μz ( y il z il ) dz l dy l

∫
-a i

a i ∫
-b i

b i

p ( y il z il ) μy ( y il z il ) dy l dz l

（13）

图 3　钢球与滚道接触界面的速度分布

Fig.3　Surface velocity distribution of steel ball and raceway
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其中：G y
ij、G z

ij 分别为滚道与钢球在接触坐标系沿 y、z
轴的牵引力矢量；τ为剪切应力；μ为牵引系数。

除了接触力和牵引力外，钢球的旋转运动还受

到润滑剂拖动力的影响，该拖动力与润滑剂密度、旋

转速度等因素有关［18］。在接触坐标系中，作用在钢

球上的力与力矩分别为

F ij = [-Q i G y
ij G z

ij ] T        （14）
M ij = 0.5Dw[ 0 G z

ij -G y
ij ] T

（15）
由于钢球的平移与旋转运动未在接触坐标系中

描述，故需将这些矢量转换到适当的参考坐标系中，

转换公式为

F j = H -1
α H -1

a H -1
c F ij （16）

M j = H bj( H -1
α H -1

a H -1
c M ij + r iF j )   （17）

内部运动测量坐标系与钢球局部坐标系存在偏

差，施加在内圈上的力矩在内圈固定坐标系中的转

换结果为

M i = H -1
a ( r ij[ - Q i sin θ i - G y

ij cos θ i -

Q i cosθ i + G y
ij sin θ iG z

ij ]
T)   （18）

其中：rij为接触中心测点 Ocl 相对内圈中心的位移

矢量。

钢球和外滚道之间的相互作用与内滚道的相互

作用相似。此外，由于假设外圈在空间中固定，因此

外圈施加在钢球上的力和力矩比内圈施加的力和力

矩更简单。因此，笔者省略了钢球与外滚道相互作

用的推导。

1.3　钢球和磨损保持架相互作用关系　

钢球和保持架的相互作用关系如图 4 所示。作

用于钢球上的力和力矩由保持架兜孔施加，在兜孔

局部坐标系中分析钢球与兜孔之间的几何相互作用

更为简便。图中：rpj为第 j个兜孔相对于保持架固定

坐标系中心的位置矢量；rc 为内圈相对于轴承固定

坐标系中心的位置矢量；rbj为第 j个钢球相对于保持

架固定坐标系中心的位置矢量；φ bj为第 j个钢球相

对于保持架的方位角；φ c 为内圈相对于保持架的方

位角；Dp为保持架兜孔直径；hp为磨损缺陷的最大深

度；θd为缺陷区域的角度范围；ap和 bp分别为磨损后

椭圆形兜孔的长半轴与短半轴长度。

ap = -D p /2 + hp （19）

bp = D p sin θd ( D p /2 + hp )

4 éë
ù
û( )D p /2 + hp

2
- ( )D p /2cosθd

2
（20）

兜孔轮廓由初始圆形演化为椭圆形，该几何特征

直接反映了磨损作用的非均匀分布状态，其关系［19］为

ì

í

î

ï
ïï
ï
ï
ï

ï
ïï
ï
ï
ï

y 2

a2
p

+ x2

b2
p

= 1

x2 + y 2 = ( )D p

2

2 （21）

其中：y= -D p /2cosθd。
类似于钢球与滚道的相互作用，钢球与兜孔之

间的位置矢量可表示为

rp = H p[ rpj - T c( rbj - rc ) ] （22）

其中：Hp 为保持架固定坐标系到第 j个兜孔局部坐

标系的变换矩阵；rpj = [ 0 rm cos φ pj rm sin φ pj ]
T
；

rm为保持架节圆半径；φ pj为 j个兜孔的方位角，φ pj =
2π ( k- 1 ) /Z。

钢球和保持架兜孔之间的几何相互作用根据经

典赫兹接触理论进行计算，接触变形的计算方法取

自文献［15］。当保持架兜孔发生磨损时，其原始几

何形状与边界轮廓将发生显著改变，直接影响钢球

与兜孔界面处的接触力学行为。典型的磨损形貌可

图 4 钢球和保持架的相互作用关系

Fig.4　Interaction relationship between steel ball and cage
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表征为兜孔向椭圆形演化，其特征为中心区域磨损

深度相对较浅，而沿椭圆长轴方向的两侧磨损加剧、

深度增大（如图 4b 所示）。相较于标准的圆形兜孔，

这种椭圆形磨损形貌导致钢球与兜孔之间的接触状

态更为复杂，接触力分布也随之改变。因此，为精确

表征椭圆化磨损兜孔下的接触力学特性，需建立相

应的数学模型，接触力的计算方法取自文献［15］。

此外，钢球与保持架之间还存在摩擦力，该摩擦力

是速度的函数。相对滑动速度可进一步推导确定为

Δv cj1 = vp
yj - 1/2Dw(w p

xj cos φ g + w p
yj sin φ g )   （23）

Δv cj2 = ( vp
xj cos φ g + vp

zj sin φ g ) vp
yj - 1/2Dww p

yj   （24）
其中：φ g 为钢球和兜孔之间的碰撞方位角；vp

j 和 w p
j

为钢球心相对于兜孔的平移速度和角速度。

接触点在两个方向上的摩擦力可表示为

fcj1 = μ cj1Q cjsign ( Δv cj1 ) （25）
fcj2 = μ cj2Q cjsign ( Δv cj2 ) （26）

其中：μcj为钢球和兜孔间的摩擦因数，其计算方法见

文献［20］。

惯性坐标系下钢球受力矢量、钢球固定坐标系

下力矩矢量的计算方法见文献［15］。

施加到保持架固定坐标系中保持架的力矩为

M cj = rpg( H -1
p [-Q cj sin φ g + fcj2 cos φ g -

    fcj1Qcj cos φ g + fcj2 sin φ g ]T ) （27）
其中：rpg为保持架中心与钢球与兜孔接触点之间的

位置矢量。

1.4　引导套圈与保持架的相互作用关系　

高速工况下，保持架因不平衡力激励发生角

度偏移，与引导套圈的相互作用力沿母线分布不

均。采用切片法将保持架沿轴向均匀划分为 n个
薄片，其中，k为第 k个切片的序号［21］。保持架与

引导套圈的相互作用关系如图 5 所示。除定义的

全 局 坐 标 系 外 ，还 针 对 切 片 建 立 局 部 坐 标 系

{ }O e |x e，y e，ze 和 { }O cl |x cl，y cl，z cl 。

在保持架第 k个切片对应的局部坐标系中，保

持架中心点 Ocl相对于该切片外圈中心点 Oe的位置

矢量可表示为

r kcl = H -1
k [H c rcl - rc - rk ] （28）

其中：Hk为从惯性坐标系到外圈第 k个切片局部坐

标系的变换矩阵；rcl为在保持架固定坐标系中保持

架第 k个切片中心的位置矢量。

rcl的表达式为

rcl =
é

ë
ê
êê
ê( )- 1

2 + L- 0.5
n

L e 0 0 ù
û
úúúú

T

（29）

其中：n 为切片总数；Le 为保持架的有效工作宽

度；rc 为惯性参考系中外圈第 k个切片中心的位

置矢量。

根据图 5（a）所示的单侧引导套圈结构分析，当

保持架第 k个切片的轴向位置满足
B
2 - L c < x cl <

B
2

时（其中 B为引导套圈宽度），该切片与引导套圈之

间将产生接触力矢量；否则不存在相互作用力。

对于存在接触力的切片，其接触变形量 δcl的计

算方法参考文献［15］。在高速运行条件下，润滑剂

显著影响保持架与引导套圈之间的接触行为，呈现

显著的动态复杂性。相关流体动压力、摩擦力及平

均摩擦力矩的计算依据文献［16］确定。

对于存在干涉的切片，相互作用力表示为

F cgl =
EL 8/9

c

4n8/9 ( δ cl

0.39 )
10/9

（30）

fcgl = μ cgF cgl sign ( νgl ) （31）

M cgl =
1
2 fcgld i （32）

其中：E为等效弹性模量；νgl 为保持架和引导套圈的

滑动速度。

图 5 保持架与引导套圈的相互作用关系

Fig.5　Interaction relationship between cage and guide ring
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在确定第 k个切片的相互作用力后，可通过积

分获得保持架与引导套圈的相互作用力为

ì
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î

ï

ï

ï

ï

ï

ï

ï

ï

ï
ïï
ï

ï
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ï
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F xcg = 0

F ycg = ∑
k= 1

n

( )fcgl sin φ cl - F cgl cos φ cl

F zcg = ∑
k= 1

n

( )- fcgl cos φ cl - F cgl sin φ cl

M xcg = ∑
k= 1

n

(-0.5fcgld ci )

M ycg = ∑
k= 1

n

[ ( )- fcgl cos φ cl - F cgl sin φ cl ·

              ( )-0.5 + ( )L- 0.5 /n L c ]

M zcg = ∑
k= 1

n

[ ( )- fcgl sin φ cl + F cgl cos φ cl ·

              ( )-0.5 + ( )L- 0.5 /n L c

（33）

1.5　动力学求解数值仿真流程　

基于建立的动力学模型，开发了用于高速球轴

承磨损分析的数值仿真程序，其可模拟轴承在复杂

工况下的动力学行为与磨损演化过程。图 6 为高速

球轴承动力学磨损数值仿真流程图。

2 保持架磨损表征

2.1　时间平均磨损率　

在高速工况下，轴承钢球与保持架兜孔接触区

会产生相对滑动，且保持架与钢球及套圈挡边之间

也存在明显的相对滑移。这些相对运动必然导致接

触区域产生摩擦热效应和材料磨损现象。

钢球与保持架兜孔接触时，因相对滑动速度大

且接触区域小，可视为点接触或线接触。根据 Ar⁃
chard 方程计算瞬时磨损率［22］，进而得到时间平均磨

损率，该值随时间趋于稳定，能综合反映作用力大小

与频率，是评估保持架稳定性的有效指标，可用于预

测轴承在规定工作循环内的整体磨损。

W (T ) =∫
0

T

w ( )t dt /T （34）

2.2　保持架质心速度偏差比　

为直观清晰地反映保持架的稳定程度，笔者引

入 Ghaisas 等的方法进行判定，采用速度偏差比值 σv
（保持架质心移动速度的标准差与平均速度的比值）

作为保持架不稳定性判定指标，该比值越小，保持架

越稳定。计算方法见文献［23］。

2.3　模型可信度验证　

为验证所建立模型的有效性与可靠性，设计并

搭建了保持架运动轨迹光学测量试验平台。该试验

平台可实现对轴承运行过程中保持架质心空间运动

轨迹的非接触式、高精度动态捕捉。试验平台主体

结构如图 7 所示。

试验轴承采用 6207 轴承，基于图 7，在轴承内圈

转速为 12 000 r/min、径向载荷为 513.4 N（额定动载

荷的 2%）的工况下，采用高速摄像机（采样帧率≥
10 000 fps）实时捕捉保持架表面标记点的运动图

像，如图 7 所示。经图像处理重构，得到保持架质心

轨迹如图 8 所示。试验与仿真轨迹量化结果如表 1
所示。结果表明，二者在轨迹形态上高度吻合，仿真

与试验的平均半径误差仅为 1.7%、最大涡动半径误

差为 3.51%、轨迹厚度误差为 7.4%，各项误差均不

图 6　高速球轴承动力学磨损数值仿真流程图

Fig.6　Flowchart of dynamic wear numerical simulation for 
high-speed ball bearings

图 7　试验平台主体结构

Fig.7　Main structure of the test platform
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超过 10%，验证了所提出方法的可靠性。

由于 6207 轴承难以开展保持架磨损率试验，故

采用文献［2］的研究算例作为基准进行对比，以验

证保持架的时间平均磨损率，如图 10 所示。结果表

明：二者磨损率演化趋势高度同步；平均磨损率误差

为 6.3%，最大磨损率误差为 5.8%，最小磨损率误差

为 6.7%，各项误差均在可接受的工程误差范围内，

进一步证明了所提出方法的正确性和可靠性。

3 轴承保持架磨损性能分析

以新能源汽车驱动电机用 6207 深沟球轴承作

为分析对象，分析不同工况下保持架的动态特性。

轴承主要结构参数如表 3 所示。轴承材料参数如

表 4 所示。

3.1　转速对保持架磨损性能的影响　

设定径向载荷为额定动载荷的 8%（2 053.6 N），转
速分别为6 000、9 000、12 000、15 000和18 000 r/min，分
析得到不同转速下保持架质心轨迹、时间平均磨损率。

轴承内圈不同转速下保持架质心轨迹如图 11
所示。可以看出，转速偏低时，轨迹杂乱无序，明显

偏离理想边界。其原因在于低转速下受力分布不

匀，同时离心力较小，难以有效约束运动状态。随着

转速逐渐提升，离心力增强，载荷分布变得均衡，轨

图 10 保持架时间平均磨损率

Fig.10　Time-averaged wear rate of the cage

表 3　6207轴承主要结构参数

Tab.3　Main structural parameters of bearing 6207

参数

外径D/mm
内径 d/mm
宽度 B/mm
钢球个数 Z

钢球直径Dw/mm
保持架外径Dc/mm
保持架内径 dc/mm
兜孔间隙 Cp/mm
引导间隙 Cg/mm
额定动载荷/kN

数值

72
35
17
9

11.112 5
57.6
48.7

0.223 75
0.95

25.67

表 4　6207轴承材料参数

Tab.4　Bearing material parameters of 6207

零件

套圈

钢球

保持架

材料

GCr15
GCr15

PA46⁃GF30

ρ/(10-6 kg·mm-3)

7.85
7.85
1.40

弹性模

量/GPa
207
207

9

泊松比

0.30
0.30
0.28

图 8　保持架表面标记点的运动图像

Fig.8　Motion images of marked points on the cage surface

图 9 保持架质心轨迹

Fig.9　Cage centroid trajectory

表 1　试验与仿真轨迹量化结果

Tab.1　Quantitative trajectory results from experi⁃
ment and simulation

量化指标

平均半径

最大半径

轨迹厚度

仿真数据/mm
0.458
0.494
0.054

实验数据/mm
0.450
0.477
0.050

误差/%
1.70
3.51
7.40

表 2　GUPTA与仿真磨损率量化指标对比

Tab.2　Comparison of quantitative wear rate indicators 
between GUPTA′s results and simulations

量化指标

平均磨损率/(10-8 mm3·s-1)
最大磨损率/(10-8 mm3·s-1)
最小磨损率/(10-8 mm3·s-1)

GUPTA
0.238
0.449
0.163

仿真结果

0.253
0.423
0.174

误差/%
6.3
5.8
6.7
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迹逐步收敛并贴近边界，仅出现小幅波动。轨迹形

态由低转速下的局部、无序扰动，演变为高转速下围

绕轴承中心的清晰环形区域。

轴承内圈转速对保持架动态特性的影响如图 12
所示。全文中，质心速度偏差比为量纲一的量。可

以看出：在 6 000 r/min低转速时，质心速度偏差比为

0.177，平均碰撞力仅为 2.15 N，此时轨迹杂乱、无序

晃动，导致随机碰撞和局部点状磨损；当转速升至

18 000 r/min 后，偏差比降至 0.078（降幅为 55.9%），

碰撞力增至 10.405 N（增幅为 384%）。原因在于无

序的晃动导致碰撞具有随机、短暂且带有冲击性的

特点，导致应力集中出现在随机位置，易造成局部点

状的不均匀磨损。随着转速升高，碰撞力剧增与强

离心力共同作用，使钢球与保持架兜孔之间形成高

频碰撞、同时接触区域承受较高的法向压力，接触区

域相对固定并持续受力、滑动，磨损速率加快，磨损

形态从局部点蚀转为整体均匀但深度更大的磨损。

轴承内圈转速对保持架时间平均磨损率的影响

如图 13 所示。可以看出：在 6 000 r/min 低转速时，

磨 损 率 稳 定 在 1.0×10-9，碰 撞 力 波 动 平 缓 ；在

18 000 r/min 高转速下，磨损率明显增大且波动频

繁，碰撞力波动幅值也显著上升。原因在于高转速

加剧了动态载荷波动与保持架不平衡力，钢球与保

持架的相对速度和接触频率大幅提高，使接触状态

由平稳周期性转为剧烈冲击，进而加剧碰撞与滑动

摩擦，最终导致平均磨损率显著升高。

3.2　载荷对保持架磨损性能的影响　

在轴承转速为 12 000 r/min 的工况下，径向载

荷分别取额定动载荷的 2%、4%、6%、8% 和 10%，

即 513.4、1 026.8、1 540.2、2 053.6 和 2 567 N，分析

其对保持架质心轨迹、时间平均磨损率及钢球⁃保持

架碰撞力的影响。

轴承径向载荷对保持架质心轨迹演化的影响如

图 14 所示。可以看出：低径向载荷下，质心轨迹呈

强周期性，紧贴边界形成近似圆形，保持架处于稳态

涡动；随着载荷增大，轨迹出现非对称偏斜，中心沿

加载方向偏移，逐渐由圆形演变为椭圆形，反映出保

持架逐渐失稳。原因在于载荷的提升导致钢球对兜

孔的接触压力显著增大，使保持架受力失衡，削弱了

保持架的运动约束，使轨迹从规则圆形逐渐向椭圆

形演化，揭示了保持架的逐渐失稳过程。

图 12　轴承内圈转速对保持架动态特性的影响

Fig.12　Effect of inner ring rotational speed on cage dynamic 
characteristics

图 11 轴承内圈不同转速下保持架质心轨迹

Fig.11　Cage centroid trajectories under varying inner ring 
speeds

图 13　轴承内圈转速对保持架时间平均磨损率的影响

Fig.13　Effect of inner ring speed on cage time-averaged wear 
rate
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轴承径向载荷对保持架动态特性的影响如

图 15 所示。可以看出：径向载荷从 513.4 N 增至

2 567 N 时，保持架质心速度偏差比由 0.05 升至

0.142（增幅为 184%），而钢球/保持架平均碰撞力由

11.204 N 降至 5.48 N（降幅为 51.1%）。低载荷下，

接触载荷均匀，保持架运动平稳，钢球与兜孔持续均

匀滑动；载荷增大后，钢球在载荷区更加紧凑，相对

打滑减少，碰撞频率降低，但保持架质心偏离轴承中

心，运动约束减弱，冲击随机性增强，导致单侧持续

高压接触，加剧兜孔局部损伤与不均匀磨损。

轴承径向载荷对保持架时间平均磨损率的影响

如图 16 所示。可以看出：在 513.4 N 低载荷时，磨损

率波动频繁并出现瞬时尖峰，碰撞力波动幅值较大；

当载荷增至 2 567 N 后，磨损率明显降低且波动平

缓，碰撞力幅值显著下降。原因在于载荷不足时运

动约束较弱，钢球随机摆动及不平衡力变化引发剧

烈无序碰撞，加剧磨损不稳定性，表现为磨损曲线频

繁波动并出现瞬时尖峰。

3.3　摩擦因数对保持架磨损性能的影响　

在轴承转速为 12 000 r/min、径向载荷为额定

动载荷的 8%（2 053.6 N）的工况下，研究钢球与保

持架间摩擦因数分别为 0.1、0.15、0.2、0.25 和 0.3 时

对保持架质心轨迹、时间平均磨损率及钢球⁃保持架

碰撞力的影响。

轴承摩擦因数对保持架质心轨迹演化的影响如

图 17 所示。结果表明，在所研究的摩擦因数范围

内，保持架始终绕轴承中心稳定涡动。随着摩擦因

数增大，其动态特性呈非线性演化：低摩擦时轨迹周

期规整、有序；高摩擦时涡动幅值波动加剧、轨迹趋

于杂乱。其原因在于摩擦力增大且分布不均，导致

运动失序。

轴承摩擦因数对保持架动态特性的影响如

图 18 所示。结果表明：摩擦因数从 0.1 增至 0.3 时，

质心速度偏差比由 0.087 升至 0.11（增幅为 26.4%），

平 均 碰 撞 力 由 7.293 N 增 至 13.631N（增 幅 为

86.9%）。原因在于摩擦因数较低时，接触面的摩擦

力小且均匀，运动呈平稳有序的涡动状态，保持架兜

孔表现为均匀的滑动磨损。随着摩擦因数显著增

加，摩擦力矩同步提升，使保持架出现显著的黏滑效

应，并诱发钢球⁃兜孔高频非对称碰撞，导致法向载

荷局部集中并产生高压冲击，进而激发轴承剧烈振

动，加剧钢球与保持架兜孔的磨损进程。

图 16　轴承径向载荷对保持架时间平均磨损率的影响

Fig.16　Effect of radial load on cage time-averaged wear rate

图 15　轴承径向载荷对保持架动态特性的影响

Fig.15　Effect of radial load on cage dynamic characteristics

图 14 轴承径向载荷对保持架质心轨迹演化的影响

Fig.14　Effect of radial load on cage centroid trajectory evolu⁃
tion
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轴承摩擦因数对保持架时间平均磨损率的影响

如图 19 所示。结果表明：摩擦因数为 0.1 时，磨损率

稳定在 2.0×10-9，碰撞力波动平缓；当摩擦因数升

至 0.3 时，磨损率升高至 3.0×10-9~5.0×10-9 且波

动频繁，碰撞力幅值显著提高。原因在于高摩擦因

数使接触界面摩擦热积累，导致材料热软化、润滑膜

破裂失效，引发金属黏着接触从而加剧磨损；同时，

高摩擦因数加剧了切向摩擦力与接触力的波动，使

磨损过程极不稳定，表现为磨损率剧烈波动、尖峰

频发。

4 结  论

1） 转速升高显著增大保持架的时间平均磨损

率。低转速时，磨损起始延迟且量级较低；高转速下

磨损率迅速攀升至峰值，并伴有频繁尖峰。原因在

于高转速强化了离心力主导的涡动，加剧钢球⁃兜孔

碰撞与滑动摩擦，同时质心轨迹由随机振荡转为稳

定环形涡动，磨损不稳定性增强。

2） 载荷对磨损行为影响显著。过低载荷下磨

损率剧烈波动，保持架不稳定；中等载荷下磨损变化

相对平稳；过高载荷虽使磨损曲线表观平滑，但质心

轨迹从规则圆形退化为破碎椭圆，磨损不稳定性加

剧，且磨损绝对水平仍高，存在动力学失稳风险。

3） 摩擦因数增大会直接提高平均磨损率。高

摩擦因数不仅提升整体磨损水平，还诱发幅值更大、

频率更高的瞬态尖峰，磨损过程高度不稳定，同时放

大了保持架位移的非规则波动。

4） 高速轻载工况下，碰撞频繁且润滑恶化，磨

损率达到 5.0×10-9；中高载荷（2 053.6 N）下磨损曲

线平稳。合理匹配转速与载荷、优化脂润滑特性（降

低摩擦因数）及严格控制轴承偏载，可有效提升保持

架的服役寿命。
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