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交叉滚子式回转支承安装问题探讨’
赵宏伟

(南京电子技术研究所210013)

【摘要】本文借助有限元分析计算的结果，对某精密测量雷达方位转台交叉滚子式回转支承安装过程中出现

的有关摩擦力矩的现象进行解释，并就交叉液子式回转支承用于精密测量雷达方位转台的安装问题提出参考意

见．
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1 问题的提出

交叉滚子式回转支承具有承载大、刚性好、结构

紧凑的优点，在精密测量雷达方位转台中经常采用。

某精密测量雷达方位转台采用了一个滚道中心直径

为垂997的交叉滚子式回转支承，图1所示为该回

转支承基本构造。其内圈与天线座方位转台连接，外

圈与底座连接。
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图1

我们在雷达安装调试时，发现天线座方位起动

+收藕日期2000—02—14

力矩和动摩擦力矩均过大。经分析、排查发现问题主

要出在方位转台。将转台与底座脱离后，测得静摩擦

力矩虽有所减小，但仍然过大，约为30kg·m。将转台

与回转支承内圈的连接螺栓松开后，测得静摩擦力

矩不到15kg·m。而将转台与回转支承脱离后，测得

回转支承自身静摩攘力矩仅为4kg·m左右。该轴承

出厂验收时，额定轴向载荷下静摩擦力矩约为

8kg·m。可见轴承自身没有问题。

经初步分析认为，出现上述情况的主要原因是

转台与轴承内圈的配合不好，可能径向配合有过盈、

清角不彻底或装配方法不当。于是我们通过车削将

转台与轴承内圈相配合的轴径减小了6丝，并彻底

进行了清角处理，然后严格按照轴承使用说明书给

出的安装方法将轴承重新装入转台。此时测得静摩

擦力矩明显减小，但仍有15kg·m左右，远大于轴承

自身的静摩擦力矩。我们将轴零从转台上卸下，单独

装入底座，发现静摩擦力矩与轴承自身的静摩擦力

矩相比，无明显变化。于是我们又将转台轴径减小了

6丝，把轴承再次装入转台。测量结果，静摩擦力矩
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彻底以及装配方法不当等原因都排除的情况下，还 ．，窖毫吞嚣雾聋释霄下耳nU

会有别的什么原因会使得转台静摩攘力矩增加呢? ＼I兀T斤甲荠{R‘n Lnl l l l ll蝌
为此，作者借助于有限元法对该回转支承装配状态 UllllImlHlIH十H卜盯＼
的力学表现进行了计算和分析。下面给出分析的结nH{¨l l I^’n抖t竹{n lU
果，供读者参考。 ．n11兀Th十H尔天U一＼l l l{I￥，h1

2计算模型的建立 { ．：药雾湖啦甄I疆心
2．1力学模型 j眄掣X砭Z乃瓠．^L冱W嘴{i+H

回转支承的静摩擦力矩主要是由滚子与滚道之 UllⅡr竹能午*Hm节rⅢU
间的摩擦力产生的。然而，要想通过计算滚子与滚道疆韩十H+“十¨ln l lluu—ut

之间的接触应力得到回转支承的静摩擦力矩的准确 dLLU l l l IrnJJJ’

于非线性问题，不知道初始条件是无法求出定解的。 ，<多乏毫嚣≤嚣事至毒b
·滚子与滚道之间的接触变形与滚子在滚道中 H工Il}{}土D2圣萝毫袁；符1 l。

相对于螺栓孔所处的位置有关系，而这种位置关系 k￡r茁Ii{E瞪}；螽j H气眦l
千变万化。 I r、N彳干翻n*}n卜n±也圹“

所以，我们另劈捷径，分别对内、外圈进行分析 1j一卜H寸唯强找勃彰拐缓萄R”

计算，通过了解紧固螺栓时回转支承滚道和内、外径卜HI l{{控簪P3a匹、0&

的变形趋势来判断滚道与滚子之间接触应力的变化 H H一【工F慑X弋5p惑>0匹j-2
情况以及内、外圈是否受到径向附加约束力作用，由 ＼r、H七tU城是稔膏TL卜}Tl
此了解摩擦力矩增大的原因。rNI¨{矾U}n I}】n l十1

该回转支承内、外圈各均布36个沉头通孔，分 ‘u阳l rWⅡl斗fU帆U d
别通过36个内六角螺栓与转台和底座连接，径向由 。I．， u IIM■Ly
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位移受到约束。

载荷情况：将回转支承产品说明书要求的螺栓

预紧力换算成面力，施加到相应的单元表面。与螺栓

预紧力相比，回转支承自重甚徽．可忽略不及。由于

是为了解释装配过程中出现的现象，其他载菏也不

予考虑。实际上，装配时所涉及的其它构件的重量与

规定的螺栓预紧力总和之比也是很小的。

3计算结果及其分析

3．1内圈计算结果

表1为内圈下滚道一些节点的位移。表2为内

圈上滚道一些节点的位移。法向位移正向为背离材

料的方向，反之为负。

寰l内一下滚道变形 单位：mm

节点 径向位移 轴向位移 法向位移

1 0．018209 O．010255 0．0202

2 O．019478 0．Oll035 0．0216

3 O．021283 O，012155 0．0236

4 0．023047 0．013834 O．026

5 0．02376 O．015648 0．0279

6 0．02201 0．012699

12 0．018173 O．006479 0．0175

13 0．01873 O．007014 0．0182

14 O．019212 0．007434 O．0188

15 0．019615 0．007703 O．0193

16 0．019906 O．007807 0．0196

17 0．020121 0．006802

回转支承内孔孔壁即图2所示efg柱面径向位

移在O．014mm～O，022mm之间，最大径向位移发

生在与转台配合处，即图2所示e、f点所在部位。而

a、b节点径向位移为O．026mm，c、d节点径向位移

为0．014mm。内圈所有节点径向位移在0．013mm

～O．026mm之间。

3．2外圈计算结果

表3为外圈下滚道一些节点的位移。表4为外

圈上滚道一些节点的位移。

衰2内暖上最逋变形 单缸：mm

节点 径向位移 轴向位移 法向位移

6 0．02201 0．012699

7 0．022076 O．007643 0．0102

8 O．022526 O．005413 0．012l

9 0．0232lg O．003870 O．0137

10 0．023831 O．002814 0．0149

11 0．024356 0．002087 0．0157

17 0．020121 0．006802

18 O．02103 D．004633 O．0116

19 0．021845 O．003447 O．013

20 0．02259 0．002523 0．0142

21 0．023228 0．001791 0．0152

22 0．023775 O．OOl216 O．016

寰3外■下津道变形 单位：mm

节点 径向位移 轴向位移 砝向位移

1 0．OlS353 —0．00332 ～O．0132

2 0．015579 —0．00382 ～0．0137

3 0．015827 一O．00469 ～O．0145

4 0．01607 —0．00605 ～0．0156

5 O．015957 一O．00802 一O．017

6 0．01537 —0．012793

12 0．016058 一O．00235 一O．013

13 O．016298 一O．00268 —0．0134

14 0．016555 —0．0032 —0．014

15 0．01682l —O．00391 —0．0147

16 0．017031 一O．00481 —0．0154

17 0．017236 —0．00663

回转支承外圆即图3所示efg柱面径向位移在

0．01mm～O．02mm之间，最大径向位移发生在靠近

与底座配合处。而a、b节点径向位移约为

0．014mm，c、d节点处的径向位移为O．016mm。外

圈所有节点径向位移在O．009mm～0．02mm之间。

3．3分析与总结

由计算结果可知，内、外圈全部节点径向位移均

大于零，也就是说，内、外圈均在整体向外扩大。其原

因是：内圈或外圈在轴向受到紧固螺栓的挤压时，材
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料在径向和周向将嘭胀．而周向嘭胀的结果是直径

增大，材料整体向外扩展。径向膨胀虽然使得内侧材

料向着直径减小的方向扩展，但计算结果说明．这种

变形没有整体向外扩展的位移大。当然，由于内圈端

面与转台结合表面、外圈端面与底座结合表面材料

之间存在摩擦作用，该摩擦作用随着紧固力的加大

而加大，实际中整体向外扩展的位移没有上述列表

中反映的大。

寰4外圈上渍道变形 单位：mm

节点 径向缸移 轴向血移 法向位移

6 O．01S37 —0．012793

7 O．012747 一O．016659 O．0028

8 0．012593 —0．015661 0．0022

9 O，O】3485 —0．014808 0．O009

10 0．014423 一O．0145 0．000l

11 0．014859 一O．0145】2 —0．0002

17 O．017236 —0．00663

18 o'016618 一O．008514 —0．0057

19 O．016087 一O．009209 —0．0046

20 0．0lS664 —0．009741 一O．0042

21 0．015313 —0．01012 —0．0037

22 O．0lS038 —0．01039 —0．0033

另一方面，滚道面的轴向位移并未超过径向位

移．于是，紧固螺栓后，内、外圈的变形对回转支承静

摩擦力矩的影响有所不同。我们从表l和表2滚道

法向位移一栏可看出，紧固内圈螺栓会使内圈滚道

趋于压迫滚子，使得即便在转台与内圈径向配合有

足够的间隙的情况下，静摩擦力矩也会增加。而从表

3和表4则可看出，紧固外圈螺栓时，外圈上滚道法

向位移极小，可忽略不计，下滚道法向位移则为负

值，有减小静摩擦力矩的趋势。当然，如果外圈与底

座间的配合间隙过小，外圈的外扩就会受到约束。其

滚道法向位移的情况就会改变，有可能出现静摩擦

力矩没有明显改变的情况。至此，我们说明了回转支

承单独装入底座，静摩擦力矩与轴承自身的静摩擦

力矩相比，无明显变化，而装入转台静摩擦力矩明显

增加的原因。

比较内、外圈法向位移的大小可知，内、外圈螺

栓都紧固后，回转支承静摩擦力矩变化的总趋势是

增大。这也正是我们在实际中所遇到的情况。不过，

由于内圈、滚子和外圈之间是相互作用的，并由于接

触问题的非线性，以及前面谈到的结合表面材料之

间存在的摩擦作用，实际中不会出现回转支承装入

转台使摩擦力矩增大．再连同转台一起装入底座又

使得摩擦力矩明显减小的情况。

为了探讨减少螺栓紧固引起的附加摩擦力矩的

途径，作者分析计算了不用沉孔结构和让通孔适当

偏离滚道两种情况。研究发现，不用沉孔不能降低附

加摩擦力矩，而会使附加摩擦力矩有所上升。将通孔

适当偏离滚道可使附加摩擦力矩减少，但效果不十

分显著。减少转台摩擦力矩最有效的途径还是减小

回转支承自身的负游隙，但以降低抗倾覆刚度为代

价，需权衡利弊。

4结束语

对于精密测量雷达而言，为了提高回转支承的

抗倾覆刚度，需使其具有一定的负游隙，这就必然相

应带来一定量的静摩擦力矩，同时适当的静摩擦力

矩也是需要的，这有利于减小系统的振荡。但如果静

摩擦力矩过大，也会带来不良后果。为了防止过大的

静摩擦力矩出现，负游隙的适当选取固然重要，但同

时需保证回转支承与转台和底座的径向配合有适当

的间隙，并且注意安装、紧固方法，避免滚道出现扭

曲变形。文献[1]提供的星形紧同法以及其它注意事

项值得参考，并需结合精密测量雷达的特点严格掌

握。
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