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考虑力矩平衡的圆锥滚子润滑性能分析

杨　萍　刘晓玲　杨沛然
（青岛理工大学机械工程学院，青岛 ２６６０３３）

　　【摘要】　通过数值求解研究了考虑力矩平衡的圆锥滚子弹流润滑问题，给出了力矩平衡方程，以及相应的离

散方法和相对误差计算公式，通过误差的大小来调整滚子的位置角，使之满足力矩平衡，最后得到了该问题的完全

数值解。另外，比较了考虑力矩平衡条件下，载荷、速度和滚子半锥角对滚子位置角、油膜压力和油膜厚度的影响。

结果表明：载荷不发生偏置的情况下，圆柱滚子的润滑问题可忽略力矩平衡，但对于圆锥滚子则必须考虑力矩平

衡。为了满足力矩平衡，圆锥滚子会出现位置角增大、大端翘起的现象，而滚子位置角的微小变化对其润滑性能的

影响不可忽视，考虑力矩平衡的数值分析更符合圆锥滚子的真实润滑工况。滚子的半锥角越大、载荷越大、速度越

大，力矩平衡的影响就越显著。
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　　引言

圆锥滚子轴承的滚子与滚道间、相啮合的圆锥

齿轮轮齿间的润滑都可以等效为圆锥滚子的润滑问

题。在各类农业机械中，因恶劣的工作条件，零件的

润滑失效是降低机械零件寿命的主要原因之一。圆

锥滚子几何形状的特殊性，使得圆锥滚子的润滑介

于有限长线接触
［１］
和大椭圆比点接触润滑

［２］
之间。

近年来，莫云辉
［３］
建立了有限宽线接触正反圆锥滚

子的润滑模型，得到了该问题的完全数值解。汪久



根等
［４～５］

针对圆锥滚子轴承，分析了刚性圆锥滚子

的流体动力润滑问题。杨沛然等
［６］
数值求解了考

虑弹性变形的圆锥滚子润滑问题。王优强等
［７］
通

过建立圆锥滚子的润滑模型，求得了瞬态斜齿圆柱

齿轮的弹流润滑问题。但是，上述文献均未考虑力

矩平衡，由文献［６］可知，圆锥滚子几何形状沿轴向
的不对称性，使得压力分布存在斜度，如果接触区中

压力对载荷作用点产生的力矩不平衡，必然导致圆

锥滚子位置发生变化，影响润滑性能。

本文在圆锥滚子弹流润滑的数学模型中，加入

力矩平衡，求得考虑力矩平衡的完全数值解，分析力

矩平衡的重要性；讨论不同半锥角、载荷和速度时，

力矩平衡对润滑性能的影响，从而为滚动轴承和齿

轮等机械零件的润滑设计提供理论依据。

１　数学模型

无限大平面 ａ和圆锥滚子 ｂ的润滑模型如图 １
所示，滚子半锥角为 β，滚子轴线与平面的夹角为 γ
（简称滚子位置角），滚子母线长度为 ２ｌ，滚子中间
截面的半径为 ｒ，滚子两端修形半径分别为 ｒ１、ｒ２，各
端修形长度为 ０１ｌ。建立三维直角坐标系，其 ｘＯｙ
面与平面 ａ重合，ｘ轴与纸面垂直。当集中外载荷 ｗ
作用在滚子几何中心 Ａ时，在不考虑弹性变形和没
有润滑油膜的理想状况下，β＝γ，实际上，这种理想
状况是不存在的，下面建立考虑力矩平衡条件下圆

锥滚子的弹流润滑模型。

图 １　圆锥滚子润滑示意图

Ｆｉｇ．１　Ｓｃｈｅｍａｔｉｃｏｆｔａｐｅｒｅｄｒｏｌｌｅｒ’ｓｌｕｂｒｉｃａｔｉｏｎ
　
Ｒｅｙｎｏｌｄｓ方程［８］

为


 (ｘ ρｈ

３

η
ｐ
 )ｘ ＋

 (ｙ ρｈ
３

η
ｐ
 )ｙ ＝

１２
ｘ
（ρｕｅｈ）＋１２


ｙ
（ρｖｅｈ） （１）

式中　ｐ———油膜压力，Ｐａ
ｈ———油膜厚度，ｍ
ρ———润滑油密度，ｋｇ／ｍ３

η———润滑油粘度，Ｐａ·ｓ
ｕｅ、ｖｅ———卷吸速度，ｍ／ｓ

方程（１）的边界条件为
ｐ（ｘｉｎ，ｙ）＝ｐ（ｘｏｕｔ，ｙ）＝ｐ（ｘ，ｙｉｎ）＝ｐ（ｘ，ｙｏｕｔ）＝０

其中　ｘｉｎ＝－４５ｂ　ｘｏｕｔ＝２５ｂ　ｙｉｎ＝－ｌ　ｙｏｕｔ＝ｌ
式中　ｘｉｎ、ｘｏｕｔ———ｘ向计算域边界坐标，ｍ

ｙｉｎ、ｙｏｕｔ———ｙ向计算域边界坐标，ｍ
ｂ———中间截面 Ｈｅｒｔｚ接触区半宽，ｍ

膜厚方程为

ｈ＝ｈ００＋ｈ１＋ｈ２ （２）

其中 ｈ１＝
ｘ２ｃｏｓβ

２（ｙｓｉｎβ＋ｒ）
＋ｙｔａｎ（γ－β）＋

ｆ１
（ｙ＋０９ｌ）２

２ｒ１
＋ｆ２
（ｙ－０９ｌ）２

２ｒ２

ｈ２＝
２
πＥ′ ｐ（ｘ′，ｙ′）

（ｘ－ｘ′）２＋（ｙ－ｙ′）槡
２
ｄｘ′ｄｙ′

式中　ｈ００———中心膜厚，ｍ
ｈ１———几何膜厚，ｍ，其中第 １项表示圆锥滚

子主体的几何膜厚，第 ２项为满足力
矩平衡时几何膜厚的调整项，第 ３项
和第４项是小端和大端的修形项

ｈ２———法向弹性沉陷量，ｍ
Ｅ′———接触固体的综合弹性模量，Ｐａ
ｆ１、ｆ２———小、大端计算开关

当 ｙ
"

－０９ｌ时，ｆ１ ＝１，ｆ２ ＝０；当 －０９ｌ≤ｙ≤
０９ｌ时，ｆ１＝ｆ２＝０；当 ｙ#０９ｌ时，ｆ１＝０，ｆ２＝１。ｈ００和
γ均是未知量，计算时需要根据经验赋初值。

载荷方程为

∫
ｙｏｕｔ

ｙｉｎ
∫
ｘｏｕｔ

ｘｉｎ

ｐｄｘｄｙ＝ｗ （３）

力矩平衡方程为

∫
ｙｏｕｔ

ｙｉｎ
∫
ｘｏｕｔ

ｘｉｎ

ｐ（ｙ－ｙｉｎ）ｄｘｄｙ＝ｗ（ｙｒ－ｙｉｎ） （４）

式中　ｙｒ———集中载荷 ｗ作用点在 ｙ轴上的坐标，ｍ
粘度方程为

η＝η０ｅｘｐ（Ａ１（（１＋Ａ２ｐ）
Ｚ０－１）） （５）

其中 Ａ１＝ｌｎη０＋９６７　Ａ２＝５１×１０
－９

Ｚ０＝α／（Ａ１Ａ２）

式中　α———Ｂａｒｕｓ粘压系数，ｍ２／Ｎ
η０———润滑油的环境粘度，Ｐａ·ｓ
Ｚ０———粘压系数

密度方程为

ρ＝ρ (０ １＋ Ｃ１ｐ
１＋Ｃ２ )ｐ （６）

其中　Ｃ１＝６×１０
－１０Ｐａ－１　Ｃ２＝１７×１０

－９Ｐａ－１

式中　ρ０———润滑油环境密度，ｋｇ／ｍ
３

２　数值计算

圆锥滚子弹流润滑压力和弹性变形计算分别采

用多重网格法和多重网格积分法
［９～１０］

。使用５层网
格Ｗ循环［１０］

，最高层上节点数为 ｎｘｎｙ＝１２９×１０２５。
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为简化数值分析，全部计算均在无量纲基础上进行。

载荷方程和力矩平衡方程的无量纲形式为

∫
Ｙｏｕｔ

Ｙｉｎ
∫
Ｘｏｕｔ

Ｘｉｎ

ｐｄＸｄＹ＝πＬ （７）

∫
Ｙｏｕｔ

Ｙｉｎ
∫
Ｘｏｕｔ

Ｘｉｎ

ｐ（Ｙ－Ｙｉｎ）ｄＸｄＹ＝Ｍ （８）

其中 　Ｍ＝８ｒ２Ｗ（Ｙｒ－Ｙｉｎ）／ｂ
２　Ｗ＝ｗ／（２Ｅ′ｒｌ）

式中　ｐ———无量纲压力
Ｌ———无量纲滚子母线半长
Ｗ———无量纲载荷参数
Ｘｉｎ、Ｘｏｕｔ、Ｙｉｎ、Ｙｏｕｔ———计算域无量纲边界坐标

式（７）和（８）中的积分采用二重九点 Ｓｉｍｐｓｏｎ
方法离散，具体的离散方程为


Ω
ｐｄＸｄＹ＝１

９ΔｘΔｙ∑
ｎｘ
２－１

ｉ＝０
∑
ｎｙ
２－１

ｊ＝０
［１６ｐ２ｉ＋１，２ｊ＋１＋

４（ｐ２ｉ＋１，２ｊ＋ｐ２ｉ＋１，２ｊ＋２＋ｐ２ｉ，２ｊ＋１＋ｐ２ｉ＋２，２ｊ＋１）＋
ｐ２ｉ，２ｊ＋ｐ２ｉ＋２，２ｊ＋ｐ２ｉ＋２，２ｊ＋２＋ｐ２ｉ，２ｊ＋２］ （９）


Ω
ｐ（Ｙ－Ｙｉｎ）ｄＸｄＹ＝

１
９ΔｘΔｙ∑

ｎｘ
２－１

ｉ＝０
∑
ｎｙ
２－１

ｊ＝０
｛１６ｐ２ｉ＋１，２ｊ＋１（Ｙ２ｊ＋１－Ｙｉｎ）＋

４［ｐ２ｉ＋１，２ｊ（Ｙ２ｊ－Ｙｉｎ）＋ｐ２ｉ＋１，２ｊ＋２（Ｙ２ｊ＋２－Ｙｉｎ）＋
ｐ２ｉ，２ｊ＋１（Ｙ２ｊ＋１－Ｙｉｎ）＋ｐ２ｉ＋２，２ｊ＋１（Ｙ２ｊ＋１－Ｙｉｎ）］＋

ｐ２ｉ，２ｊ（Ｙ２ｊ－Ｙｉｎ）＋ｐ２ｉ＋２，２ｊ（Ｙ２ｊ－Ｙｉｎ）＋
ｐ２ｉ＋２，２ｊ＋２（Ｙ２ｊ＋２－Ｙｉｎ）＋ｐ２ｉ，２ｊ＋２（Ｙ２ｊ＋２－Ｙｉｎ）｝

（１０）
式中　Δｘ、Δｙ———求解域在 ｘ、ｙ方向的无量纲步长

（等步长划分网格）

ｉ、ｊ———ｘ、ｙ方向的节点记号
无量纲中心膜厚 Ｈ００和滚子位置角 γ均需要根

据经验给一初值，如果这个初值十分精确，那么

式（９）、（１０）的积分应该等于 πＬ和 Ｍ，但是根据经
验给的初值不可能是准确的，所以需要在数值计算

过程中不断调整，用载荷方程调整 Ｈ００，用力矩平衡
方程调整 γ。为了提高计算效率，本文只在最高层
网格上对 Ｈ００和 γ进行调整，调整格式为

（Ｈ００）ｎｅｗ＝（Ｈ００）ｏｌｄ＋ω (ｈ ｐｍｄＸｄＹ－π )Ｌ
（１１）

γｎｅｗ＝γｏｌｄ＋ω [ｍ ｐｍ（Ｙ－Ｙｉｎ）ｄＸｄＹ－ ]Ｍ
（１２）

式中　（Ｈ００）ｏｌｄ、（Ｈ００）ｎｅｗ———调整前、后中心膜厚
γｏｌｄ、γｎｅｗ———调整前、后滚子位置角

ｐｍ———最高层网格上的压力
ωｈ、ωｍ———调整的松弛因子

当经过若干个 Ｗ循环后，压力、载荷和力矩的
相对误差均小于００００１时，计算结束，调整流程如
图２所示。

图 ２　调整流程图

Ｆｉｇ．２　Ｆｌｏｗｃｈａｒｔｏｆｒｅｇｕｌａｔｉｏｎ
　
图２中压力、载荷、力矩相对误差定义为

Ｅｐ＝∑
ｉ
∑
ｊ

（ｐｍｉ，ｊ）ｎｅｗ－

（ｐｍｉ，ｊ）ｏｌｄ ∑
ｉ
∑
ｊ
（ｐｍｉ，ｊ）ｎｅｗ （１３）

Ｅｗ＝ ｐｍｄＸｄＹ－πＬ （πＬ） （１４）

Ｅｍ＝ ｐｍ（Ｙ－Ｙｉｎ）ｄＸｄＹ－Ｍ Ｍ （１５）

式中　ｐｏｌｄ、ｐｎｅｗ———Ｗ循环开始和结束时的无量纲
压力

３　结果分析

３１　力矩平衡对润滑状况的影响
本文研究考虑力矩平衡条件下圆锥与平面的弹

流润滑问题，其中所用润滑油及固体的参数见表 １；
赫兹压力ｐＨ ＝０７ＧＰａ，无量纲卷吸速度Ｕ０＝４０×

１０－１１，β＝１５°。图 ３给出了考虑力矩平衡和不考虑
力矩平衡（数学模型中不考虑式（４））条件下，圆锥
滚子与平面间润滑状况的分布曲面。经计算发现，

该工况为了满足力矩平衡，γ发生了变化，由最初的
γ＝１５°变为 γ＝１５０１６°，即滚子大端翘起，使小端
承载量增加。与图 ３ｂ相比，图 ３ａ中压力和膜厚分
布曲面的倾斜程度增加，小端与大端的差异增大。

对于圆锥滚子的弹流润滑，本身小端的压力就高，这

样一来，考虑了力矩平衡，使小端的压力变得更高。

对应到膜厚的分布曲面中，小端膜厚更小了（ｈｍｉｎ＝
０５２μｍ），导致整个滚子的润滑状态较差。因此，在
圆锥滚子润滑分析中，考虑力矩平衡十分重要，它更真

实地反映了滚子与平面间的润滑状况。
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表 １　润滑油和固体的有关参数

Ｔａｂ．１　Ｐａｒａｍｅｔｅｒｓｏｆｏｉｌａｎｄｓｏｌｉｄｓ

参数 数值

接触固体的综合弹性模量 Ｅ′／Ｐａ ２２７×１０１１

润滑油环境粘度 η０／Ｐａ·ｓ ００８

润滑油环境密度 ρ０／ｋｇ·ｍ
－３ ８７０

粘压系数 α／ｍ２·Ｎ－１ ２２×１０－８

滚子母线的半长 ｌ／ｍ ００２

滚子中间截面的半径 ｒ／ｍ ００２

滚子两端修形圆角半径 ｒ１、ｒ２／ｍ ０１

３２　滚子半锥角和力矩平衡对润滑性能的影响
图４给出了图３工况下滚子半锥角 β为０°、１５°

和２５°时，力矩平衡对润滑状态的影响。经计算发
现，要使力矩平衡，β为０°、１５°和 ２５°时，γ应为 ０°、
１５０１７°和 ２５０３３°。当 β为 ０°时，图 ４ａ与图４ｄ差
别很小，但随着 β的增大，图 ４ａ与图４ｄ的差别越来
越大。圆锥滚子与平面的接触区是带圆头的梯形，

如图４ｂ和４ｃ所示，梯形的小头在滚子的小端位置，
梯形的大头在大端位置；但是，考虑力矩平衡时，梯

形接触区的分布正好相反，梯形的小头在滚子的大

　　

图 ３　力矩平衡对润滑状况的影响

Ｆｉｇ．３　Ｅｆｆｅｃｔｓｏｆｍｏｍｅｎｔｂａｌａｎｃｅｏｎｌｕｂｒｉｃａｔｉｏｎ
（ａ）考虑力矩平衡　（ｂ）不考虑力矩平衡

　
端位置，梯形的大头在滚子的小端位置，如图 ４ｅ所
示。当 β＝２５°时，接触区不再是梯形，梯形的大头
已变成圆头，可见滚子大端已不承载。可以想像，如

果 β或 γ继续增大，圆锥滚子的润滑将变为点接触
的情况。由上述分析可得，如果载荷作用在滚子几

何中心处，圆柱滚子的润滑问题可以忽略力矩平衡，

但是，对于圆锥滚子的润滑分析，考虑力矩平衡就显

得尤为重要。

图４工况下，如果滚子的位置角不发生变化，为
了满足力矩平衡，集中载荷位置也不相同。当 β为
５°时，ｙｒ为 ０２８５ｍｍ；β为 １０°时，ｙｒ为 ０５６０ｍｍ；β
为２０°时，ｙｒ为１０９０ｍｍ。可见，滚子半锥角越大，ｙｒ
的位置越远离滚子几何中心，而且偏向滚子大端。

３３　考虑力矩平衡时载荷对润滑状况的影响

图５给出了无量纲卷吸速度 Ｕ０为 ４０×１０
－１１
、

β为５°和 ２０°时，载荷对 ｘ＝０截面上压力分布曲线
的影响。从图中可以看出，随着载荷的增大，接触区

中的压力也随之增大。但是不同的滚子半锥角 β，
载荷对润滑状况的影响也不相同。如图５ｂ所示，载
荷增加，压力的斜度越来越大，导致大、小端的差异

图 ４　考虑滚子半锥角和力矩平衡时膜厚等值线图

Ｆｉｇ．４　Ｃｏｎｔｏｕｒｍａｐｓｏｆｆｉｌｍｔｈｉｃｋｎｅｓｓｅｓｃｏｎｓｉｄｅｒｉｎｇ

ｍｏｍｅｎｔｂａｌａｎｃｅａｎｄβ
（ａ）不考虑力矩平衡，β＝０°　（ｂ）不考虑力矩平衡，β＝１５°

（ｃ）不考虑力矩平衡，β＝２５°　（ｄ）考虑力矩平衡，β＝０°

（ｅ）考虑力矩平衡，β＝１５°　（ｆ）考虑力矩平衡，β＝２５°
　

十分明显，当 ｐＨ ＝１０ＧＰａ时，小端的压力达到
２０ＧＰａ，这对润滑是十分不利的。由前面的分析可

３２２第 ６期　　　　　　　　　　　　　　杨萍 等：考虑力矩平衡的圆锥滚子润滑性能分析



知，力矩平衡的考虑，使滚子的位置角 γ发生变化。
图６给出了不同滚子半锥角和载荷时，为了满足力
矩平衡，滚子位置角 γ的变化情况。如图所示，β＝
０°时无论载荷如何变化，γ的变化量 Δγ很小；当β＞
０°，Δγ随着载荷的增加而增加。而且滚子半锥角越
大，这种趋势越显著。当 β＝１５°、ｐＨ ＝１１ＧＰａ时，
Δγ可以达到００３７°左右，γ越大，滚子大端翘起越
显著，那么小端的承载越多，润滑状况越危险。因

此，在滚子半锥角较大，载荷较重时，考虑力矩平衡

是十分重要的。

图 ５　不同载荷时油膜压力分布曲线

Ｆｉｇ．５　Ｐｒｅｓｓｕｒｅｓｗｉｔｈｄｉｆｆｅｒｅｎｔｌｏａｄｓ
（ａ）β＝５°　（ｂ）β＝２０°

　

图 ６　不同滚子半锥角和载荷时 Δγ变化曲线

Ｆｉｇ．６　ＶａｒｉａｔｉｏｎｓｏｆΔγｗｉｔｈｄｉｆｆｅｒｅｎｔｌｏａｄｓａｎｄβ
　
３４　考虑力矩平衡时卷吸速度对润滑状况的影响

图 ７给出了赫兹压力 ｐＨ为 ０７ＧＰａ、β为 ５°和

１５°时，卷吸速度对 ｘ＝０截面上膜厚分布曲线的影
响。随着卷吸速度增加，油膜厚度越来越大，这与

经典弹流润滑理论一致。另外滚子的半锥角较大

时，卷吸速度对膜厚的影响也较大。在β＝１５°、
Ｕ０＝８０×１０

－１０
时，大小端润滑状况的差异尤为

明显。

图８是不同滚子半锥角时，Δγ随卷吸速度的变
化曲线。如图所示，为满足力矩平衡，卷吸速度越

大，Δγ也越大。但当 β＝０°时，Δγ的变化曲线是
一条平行于横坐标的直线，故圆柱滚子的润滑问题

可以忽略力矩平衡。但随着 β的增大，Δγ随卷吸速
　　

度的变化越显著，说明大锥角滚子，在高速工况下，

力矩平衡是不容忽视的，这对高铁轴承的润滑设计

具有重要意义。

图 ７　不同卷吸速度时油膜厚度曲线

Ｆｉｇ．７　Ｆｉｌｍｔｈｉｃｋｎｅｓｓｅｓｗｉｔｈｄｉｆｆｅｒｅｎｔｖｅｌｏｃｉｔｉｅｓ
（ａ）β＝５°　 （ｂ）β＝１５°

　

图 ８　不同滚子半锥角和卷吸速度时 Δγ变化曲线

Ｆｉｇ．８　ＶａｒｉａｔｉｏｎｓｏｆΔγｗｉｔｈｄｉｆｆｅｒｅｎｔｖｅｌｏｃｉｔｉｅｓａｎｄβ
　

４　结论

（１）在圆锥滚子的润滑分析中，增加力矩平衡
方程，给出了相应的离散方法和相对误差计算公式，

通过误差的大小来调整滚子的位置角，使之满足力

矩平衡，最后得到了该问题的完全数值解。

（２）对于圆锥滚子模型，即使载荷不发生偏置，
也需将滚子位置角增大，大端翘起才能满足力矩平

衡；而且滚子半锥角越大，大端翘起越严重。

（３）滚子位置角的微小变化对其润滑状态存在
不可忽视的影响。因此，在圆锥滚子润滑中，考虑力

矩平衡是十分重要的，它更真实地反映了滚子的润

滑状况。

（４）如果载荷作用在滚子几何中心处，圆柱滚
子的润滑问题可以忽略力矩平衡。

（５）当滚子的半锥角越大、载荷越大、卷吸速度
越大时，力矩平衡的影响就越显著。
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