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CT 机双列角接触球转盘轴承建模与振动特性分析
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摘 　 要:
 

为了提高 CT 机主轴承的运转特性,确保 CT 机医学成像的稳定性,以洛阳 LYC 轴承有限公司研制的双列

角接触球转盘轴承为研究对象进行建模与振动特性分析。 首先,基于 Hertz 接触理论建立轴承在承受复合载荷作

用下的力学模型;其次,结合 Newton 运动定律确立轴 承 外 圈 3 自 由 度 非 线 性 动 力 学 微 分 方 程;最 后,采 用 4 阶

Runge-Kutta 法对微分方程组进行求解,获得轴承外圈的振动特性。 在此基础上,通过分析影响轴承振动特性的因

素如轴承内、外圈沟曲率半径系数、滚动体数量、游隙、预紧力等,从而确定满足 CT 机主轴承低振动下的最优结构

参数。 结果表明:轴承振动幅值随着内、外圈沟曲率半径系数的增加呈现出先减小后增大的趋势,将其分别控制在

0. 515 ~ 0. 525、0. 510 ~ 0. 525 更有利于降低轴承的振动;随着滚动体数量的增加,轴承的振动幅值也随之增加,但变

化平稳,故在满足设计条件的前提下减少滚动体的数量可以降低轴承振动;随着轴承游隙的增加,轴承的振动幅值

先减小后急剧增大,在 18
 

μm 处振动达到最小;合适的轴向载荷可以有效降低轴承的振动幅值。
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振动加速度
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　 　 CT 机主轴承主要用于传递和承受 X 线管、准

直仪、探测器、滑环等装置产生的径向载荷和倾覆力

矩 [ 1] 。 由于其运转稳定性直接影响到医学成像的

清晰程度,故对于 CT 机主轴承在运行过程中的振

动特性也提出了更高的要求。
轴承产生振动的因素 [ 2] 是多方面的,包括制造

误差、结构振动、运行工况等。 陈月等 [ 3] 分析了 4 点

接触球轴承内外圈圆度误差及阶次对轴承旋转精度

的影响。 余永健等 [ 4] 在考虑轴承内外圈滚道形状

误差对轴承回转误差的影响时进一步考虑了轴承零

件几何误差引起的滚子-滚道接触位置变化,使得分

析模型更加准确、精度更高。 余光伟等 [ 5] 通过建立

6201 深沟球动力学模型,分析了波纹度波数对轴承

振动的影响。 吕润楠等 [ 6] 在波纹度理论分析的基

础上通过 Adams 建立了更加接近轴承实际运行状

态下的双列圆锥滚子波纹度动力学模型,分析了波

纹度波数对轴承振动的影响。 Zmarzy[ 7] 通过测针轮

廓仪对轴承表面进行测量,以实验为基础分析了二

维、三维轴承表面形貌对振动的影响。 汪凯等 [ 8] 以

2-DOF 滚动轴承为例分析了游隙对轴承振动特性的

研究,但模型未考虑保持架的影响。 唐志霖等 [ 9] 以

压缩机用球轴承为例,综合考虑保持架以及流体动

压摩擦力的情况,分析了轴承初始游隙对振动特性

的影响。 邓四二等 [ 10] 、田凯文等 [ 11] 分别通过对低

噪音深沟球轴承、4 点接触球轴承建立振动数学模

型,进一步分析了轴承自身结构参数对其振动加速

度值的影响。 Parmar 等 [ 12] 研究了双列角接触球轴

承在承受径向不对中载荷下的振动响应。 Gunduz
等 [ 13] 以车轮所用的双列角接触球轴承为研究对象

分析了轴向、径向预紧力对轴承固有频率和谐振

幅的影响。 欧旭鹏等 [ 14] 基于赫兹接触理论、弹性

力学、轴承运动学以及几何学建立了 4 自由度深

沟球轴承动力学模型,分析了轴承在受到不平衡

扰动力影响下的振动响应机理。 Tong 等 [ 15] 以圆

锥滚子轴承为例,在考虑轴承存在滚子直径误差

的情况下,建立了 5 自由度振动数学模型,分析了

轴向 预 紧 力 以 及 组 合 载 荷 对 轴 承 振 动 频 率 的

影响。
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综上所述,有关轴承振动特性的研究主要针

对的是小型轴承,而大型转盘轴承主要应用于风

电、盾构等重型设备,其工作环境对于轴承的振动

特性要求不高,故有关转盘轴承的振动分析很少

见。 鉴于此,本文针对洛轴研制的双列角接触 CT
机主轴承进行建模和振动特性分析,建立 3 自由

度双列角接触球转盘轴承非线性振动模型,采用 4
阶 Runge-Kutta 法对振动微分方程组进行简化求

解。 通过研究轴承结构参数对振动特性的影响,
从而确定出满足 CT 机主轴承低振动下的最优结

构参数,为 CT 机主轴承的设计提供一定的理论

依据。
 

1　 CT 机主轴承振动数学模型

CT 机双列角接触球转盘轴承的结构示意图如

图 1 所示,其中, c j、K j、φ j 分别为第 j 个滚动体处的

阻尼、刚度系数和位置角;A 为轴承右端面。 本文

基于 Hertz 接触理论建立 3 自由度振动数学模型。
为便于研究其结构振动特点,特进行如下假设:轴
承零部件表面为理想光滑的几何形状;

 

滚动体元

素间的接触简化为弹簧和阻尼单元。

图 1　 CT 机主轴承结构示意图

Figure
 

1　 Schematic
 

diagram
 

of
 

the
 

structure
 

of
 

the
 

main
 

bearing
 

of
 

CT
 

machine

1. 1　 轴承接触刚度与阻尼

1. 1. 1　 等效刚度计算
  

由 Hertz 接触理论可知,球轴承滚动体和内外

滚道接触刚度计算式如下:

K ki = 2. 15 × 10 5∑ρ - 0. 5
i ( δ∗

ki )
3
2 ; ( 1)

K ko = 2. 15 × 10 5∑ρ - 0. 5
o ( δ∗

ko )
3
2 。 ( 2)

式中: ∑ρ i 、∑ρ o 分别为滚动体与内外圈滚道曲

率中心和; δ∗
ki 、δ∗

ko 分别为内外滚道量纲为 1 的接

触位移。

1. 1. 2　 等效阻尼计算

阻尼为振动方程不可或缺的一部分。 润滑阻

尼可以表示为 [ 16]

c =
24πaη oR

3

( 2Rh o ) 1. 5 。 ( 3)

式中: a 为钢球与套圈接触区的短半轴长。
由于滚动体在运行过程中与内外圈同时接

触,故润滑阻尼为内外圈阻尼复合而成:

c =
c i co

c i + co

。 ( 4)

式中: c i 表示内圈阻尼; co 表示外圈阻尼。
上述阻尼分析为单个滚动体接触时的润滑阻

尼,对于整个轴承而言,需要将所有滚动体产生的

阻尼进行叠加。 方程如下所示:

cx = c∑
z

j = 1
cos

 

α jcos
 2π( j - 1)

N
;

cy = c∑
z

j = 1
cos

 

α jsin
 2π( j - 1)

N
;

c z = c∑
z

j = 1
sin

 

α j。

ì

î

í

ï
ï
ï
ï

ï
ï
ï
ï

( 5)

式中: N 为滚动体的数量; α j 为接触角。
1. 2　 CT 机双列角接触球转盘轴承力学模型

由于轴承内圈固定于机架,外圈以 180
 

r / min
的转速旋转,属于低速运转轴承,因此,力学分析

以静力学分析为主。 通过上述介绍可知,轴承主

要承受 X 线管、准直仪、探测器、滑环等装置产生

的复合载荷,其在载荷作用下轴承内外圈会产生

相对形变,这种形变等同相应位置的内外圈沟曲

率中心的变形。 根据轴承运动特点可用 5 个自由

度对轴承的运动加以描述,即 δ = ( δ x,δ y,δ z,θ x,
θ y) 。

如图 2 所示,分别以轴承质心以及两列轴承内

圈中心建立坐标系。

图 2　 轴承坐标变换示意图

Figure
 

2　 Schematic
 

diagram
 

of
 

bearing
 

coordinate
 

transformation

由坐标转换原理可得转换矩阵 T 如下所示:
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T =
cos

 

ψcos χ - cos
 

ψsin χ sin
 

ψ
cos

 

φsin χ + sin
 

φsin
 

ψcos χ cos
 

φcos χ - sin
 

φsin
 

ψsin χ - sin
 

φcos
 

ψ
sin

 

φsin
 χ - cos

 

φsin
 

ψcos χ sin
 

φcos χ + cos
 

φsin
 

ψsin χ cos
 

φcos
 

ψ

é

ë

ê
ê
êê

ù

û

ú
ú
úú

。 ( 6)

式中: φ 为 X 轴的旋转角;
 

ψ 为 Y 轴的旋转角;
 χ

为 Z 轴的旋转角。 将 φ = θ x、ψ = θ y、
 χ = 0 代入

转换矩阵得

T =

cos
 

θ y 0 sin
 

θ y

sin
 

θ xsin
 

θ y cos
 

θ x - sin
 

θ xcos
 

θ y

- cos
 

θ xsin
 

θ y sin
 

θ x cos
 

θ xcos
 

θ y

é

ë

ê
ê
ê
ê

ù

û

ú
ú
ú
ú

。 (7)

　 　 由 坐 标 变 换 原 理 可 得 轴 承 受 载 后 坐 标 系

O′ 1 X′ 1 Y′ 1 Z′ 1 相对于 O 1 X 1 Y 1 Z 1 的变换矩阵 T 1 ,
如式 ( 8 ) 所 示 , 同 理 可 得 轴 承 受 载 后 坐 标 系

O′ 2 X′ 2 Y′ 2 Z′ 2 相对于 O 2 X 2 Y 2 Z 2 的变换矩阵 T 2 ,
如式 ( 9 ) 所 示 , 其 中 , dc 为 两 列 滚 动 体 的 中

心距 。

T1 =

cos
 

θx 0 sin
 

θy δx + dc
2

sin
 

θy

sin
 

θx sin
 

θy cos
 

θx - sin
 

θxcos
 

θy δy - dc
2

sin
 

θxcos
 

θy

- cos
 

θx sin
 

θy sin
 

θx cos
 

θxcos
 

θy δ z - dc
2

+ dc
2

cos
 

θxcos
 

θy

0 0 0 1

é

ë

ê
ê
ê
ê
ê
ê
ê
ê
êê

ù

û

ú
ú
ú
ú
ú
ú
ú
ú
úú

; (8)

T2 =

cos
 

θx 0 sin
 

θy δx - dc
2

sin
 

θy

sin
 

θx sin
 

θy cos
 

θx - sin
 

θxcos
 

θy δy + dc
2

sin
 

θxcos
 

θy

- cos
 

θx sin
 

θy sin
 

θx cos
 

θxcos
 

θy δ z + dc
2

- dc
2

cos
 

θxcos
 

θy

0 0 0 1

é

ë

ê
ê
ê
ê
ê
ê
ê
ê
êê

ù

û

ú
ú
ú
ú
ú
ú
ú
ú
úú

。 (9)

　 　 变形前,第 1 列轴承外圈滚道曲率中心线上一

点 P j1 在 O1X1Y1Z1 坐标系中的坐标为

P j1 = (R o sin
 

φ j,R o cos
 

φ j,0,1) 。 (10)
式中: R o 为轴承外圈沟道曲率中心圆的半径; φ j 为

滚动体所在的位置角。

φ j = ω c t + 2π( k - 1)
N

,k = 1,2,…N。 (11)

式中:ω c 为轴承保持架的角速度。
　 　 轴承在受载变形后外圈沟曲率一点 P j1 坐标变

化为 O′1X′1Y′1Z′1 中 的 P′ j1 , 将 P′ j1 坐 标 转 换 到

O1X1Y1Z1 坐标系下:

P′j1 = T1Pj1 = (Rosin
 

φ jcos
 

θx + δ x + dc
2

sin
 

θy,

Rosin
 

φ jsin
 

θxsin
 

θy + Rocos
 

φ jcos
 

θx + δ y -
dc
2

sin
 

θxcos
 

θy, - Rosin
 

φ jcos
 

θxsin
 

θy + Rocos
 

φ j·

sin
 

θx + δ z - dc
2

+ dc
2

cos
 

θxcos
 

θy,1)。 (12)

　 　 由于接触过程中产生的弹性变形量通常为微小

量,因此可取 sin
 

θ = θ,cos
 

θ = 1, 则在第 j 个滚动体

处,滚动体在 XYZ 方向上的弹性变形量:
Δ j1 = P′φ1 - Pφ1 = (Δ x1 ,Δ y1 ,Δ z1 ,0) 。 (13)

　 　 考虑轴承游隙,可得滚动体与内外圈在法向上

的接触的总变形量为

δ j1 = δφa1 sin
 

α j1 + δφr1 cos
 

α j1 - C。 (14)
式中: δ φa1 = Δ z1 为轴向位移量; δ φr1 = Δ x1 sin

 

φ j +
Δ y1 cos

 

φ j 为径向位移量; α j1 为轴承接触角; C 为轴

承初始游隙。 由 Hertz 接触理论可知,双列滚动体

第 1 列中第 j 个滚动体处的接触载荷为

Fj1 = Knδ
3
2
j1 = Kn(δφa1sin

 

α j1 + δφr1cos
 

α j1 - C)
3
2 。 (15)

同理可得第二列中第 j 个滚动体处的 Hertz 接触应

力为

Fj2 = Knδ
3
2
j2 = Kn(δφa2sin

 

α j2 + δφr2cos
 

α j2 - C)
3
2 。 (16)

则所有滚动体在各个方向上产生的合力如下。
在 X 轴方向上(径向) :

F x = F x1 + F x2 = ∑
±π

ψ = 0
F j1 cos

 

α j1 cos
 

φ j +

∑
±π

ψ = 0
F j2 cos

 

α j2 cos
 

φ j。 (17)

　 　 在 Z 轴方向上(轴向) :

Fz = Fz1 - Fz2 = ∑
±π

ψ = 0
Fj1sin

 

α j1 - ∑
±π

ψ = 0
Fj2sin

 

α j2。 (18)

　 　 绕 Y 轴产生的倾覆力矩:
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M y = M y1 - M y2 = 1
2
Dm∑

±π

ψ = 0
F j1 sin

 

α j1 cos
 

φ j -

1
2
Dm∑

±π

ψ = 0
F j2 sin

 

α j2 cos
 

φ j。 (19)

1. 3　 CT 机双列角接触球转盘轴承振动方程确立

由于轴承在设计之初已经经过动平衡,且其挂

载的 X 线管、准直仪、探测器、滑环等装置为圆周分

布,故在计算过程中忽略部件自重产生的离心力。
如图 1 所示,部件简化质量 m s 为距 A 端面 283

 

mm
处施加平行于 X 轴 6

 

800
 

N 的径向载荷。 简化上述

方程,建立 X 轴、 Z 轴方向的平动以及 Y 轴方向的转

动,则 CT 机双列角接触球转盘轴承 3 自由度非线

性振动方程如下所示:

mz̈ + c z z· + F z = 0;

mẍ + cxx
· + F x = m sg;

mθ̈ + cyθ
· + M y = M。

ì

î

í

ï
ï
ï

ï
ïï

(20)

式中:m 为双列角接触球转盘轴承的外圈质量。

2　 CT 机主轴承振动特性分析

上述振动方程为二阶非线性微分方程组,本文

采用 4 阶 Runge-Kutta 数值方法对其进行求解,得到

轴承外圈在各个方向上的振动加速度信号。 假设轴

承外圈初始位移 x = z = θ = 0; 初始速度 z·=x·=θ
·= 0,

时间间隔 Δt = 0. 000
 

1(采样频率为 10
 

000
 

Hz) ,起
　 　 　

始时间 t1 = 0. 01
 

s ,结束时间 t2 = 0. 03
 

s 。 轴承的结

构参数如表 1 所示,设定轴承外圈转速为 180
 

r / min,
轴承外圈质量为 46. 3

 

kg,轴承受到的轴向载荷为

0,径向载荷为 6
 

800
 

N,倾覆力矩为 2
 

100
 

N·m。
表 1　 CT 机主轴承结构参数

Table
 

1　 Structural
 

parameters
 

of
 

main
 

bearings
 

of
 

CT
 

machine
参数 取值

轴承外径 / mm 1
 

220
轴承内径 / mm 1

 

002
轴承宽度 / mm 96

单列滚动体数量 207
钢球直径 / mm 12

初始接触角 / ( °) 35
内圈沟曲率半径系数 0. 554
外圈沟曲率半径系数 0. 554

　 　 为描述轴承的整体振动水平,本文对振动方程

求解后的径向振动数据进行分析,采用轴承振动加

速度级 L 对轴承振动水平进行评价 [ 17] :

L = 20lg
 
a i

a o

。 (21)

式中: a i 为振动加速度的均方根值; a o 为振动标准

参考值,其值为 9. 81×10- 3 m / s2 。
2. 1　 结构参数与工况对轴承振动的影响

图 3 与图 4 分别为 CT 机主轴承在径向载荷为

6
 

800
 

N,倾覆力矩为 2
 

100
 

N·m 时,各参数与工况

　 　 　

图 3　 各参数对轴承振动加速度的影响

Figure
 

3　 Influence
 

of
 

each
 

parameter
 

on
 

the
 

vibration
 

acceleration
 

of
 

the
 

bearing
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图 4　 各参数对轴承振动加速度级的影响

Figure
 

4　 Influence
 

of
 

each
 

parameter
 

bearing
 

on
 

the
 

vibration
 

acceleration
 

level
 

of
 

the
 

bearing

对轴承振动加速度与振动级的影响。
2. 1. 1　 内圈沟曲率半径系数对轴承振动的影响

从图 4( a) 可以看出,随着内圈沟曲率的增加,
轴承的振动呈现先减小后增加的趋势,且在沟曲率

为 0. 522 附近振动达到最小。 故在选取轴承内圈沟

曲率半径系数时,将其控制在 0. 515 ~ 0. 525 更有利

于降低轴承的振动。
2. 1. 2　 外圈沟曲率半径系数对轴承振动的影响

从图 4( a) 可以看出,随着外圈沟曲率的增加,
轴承振动趋势和内圈沟曲率变化趋势一致,表现为

先减小后增大且在曲率为 0. 518 附近达到最小。 故

在选取轴承外圈沟曲率半径系数时将其控制在

0. 510 ~ 0. 525 更有利于降低轴承的振动。
2. 1. 3　 滚动体数量对轴承振动的影响

从图 4( b) 可知,随着滚动体数量的增加,轴承

振动趋势也随之增加,但其总体振动幅值变化平稳,
无剧烈变化。 滚动体数量增加虽然降低了单个滚动

体承载的载荷,但也增加了振动源。 从振动角度分

析,减小滚动体的数量有利于降低轴承的振动。 故

在轴承设计之初,在满足轴承的承载能力条件下可

以减少滚动体的数量从而降低振动,但降低的幅值

有限。
2. 1. 4　 游隙对轴承振动的影响

由图 4( c)可知,随着游隙的增加,轴承的振动

先减小后急剧增大,在 18
 

μm 处达到最小,且当轴

承游隙大于 20
 

μm 后,轴承振动幅值随着游隙的增

加而增加。 这主要是由于当轴承游隙过小时,游隙

限制了滚动体在交替受载过程中的相对位移能力,
导致振动无法得到充分缓解,从而使振动幅值增加,

且当游隙过小时无法形成有效润滑从而增加轴承的

摩擦与磨损。 而当轴承游隙过大时,会引起滚动体

与内外圈的剧烈碰撞,造成振动的急剧增加,故轴承

游隙应控制在 18
 

μm 附近。
2. 1. 5　 轴向载荷对轴承振动的影响

轴向载荷比 Ca 定义为轴承轴向载荷与径向载荷

之比:Ca=Fa / Fr。 从图 4(d)可以看出,随着轴向力的

增加,轴承的振动幅值呈现先减小后增加的趋势,在轴

向载荷比 0. 6 附近时,振动幅值达到最小。 故对轴承

施加合适的轴向载荷可以有效降低轴承的振动幅值。

3　 结论
 

(1)通过 Hertz 接触理论建立了 CT 机双列角接

触球转盘力学模型,并进一步对其非线性振动模型

进行分析。
(2)通过对 CT 机双列角接触球转盘轴承振动

模型分析,发现存在最优的结构参数使得轴承的振

动降低。 如减少滚动体的数量,将轴承内圈沟曲率

控制在 0. 515 ~ 0. 525,外圈沟曲率控制在 0. 510 ~
0. 525,游隙控制在 18

 

μm 附近。
(3)轴承在运行过程中存在合适的轴向载荷使

得轴承振动降低,因此可通过两内圈相连的螺栓对

轴承进行一定的预紧从而降低轴承的振动。
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Modeling
 

and
 

Vibration
 

Characteristics
 

Analysis
 

of
 

Double-row
 

Angular
 

Contact
 

Ball
 

Turntable
 

Bearings
 

in
 

CT
 

Machine

YUAN
  

Feng1 ,
 

LIU
  

Lingzhong1 ,
 

QIN
  

Dongchen1 ,
 

CHEN
  

Jiangyi1 ,
 

XIE
  

Xinghui2
 

(1. School
 

of
 

Mechanical
 

and
 

Power
 

Engineering, Zhengzhou
 

University,
 

Zhengzhou
 

450001, China;
 

2. Luoyang
 

LYC
 

Bearing
 

Co. ,
 

Ltd. ,
 

Luoyang
 

471039,
 

China)

Abstract:
   

In
 

order
 

to
 

improve
 

the
 

running
 

characteristics
 

of
 

the
 

main
 

bearing
 

of
 

the
 

CT
 

machine
 

and
 

ensure
 

the
 

sta-
bility

 

of
 

the
 

medical
 

imaging
 

of
 

the
 

CT
 

machine,
 

the
 

double-row
 

angular
 

contact
 

ball
 

turntable
 

bearing
 

developed
 

by
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Luoyang
 

LYC
 

Bearing
 

Co. ,
 

Ltd.
 

was
 

used
 

as
 

the
 

research
 

object
 

for
 

modeling
 

and
 

vibration
 

characteristic
 

analysis.
 

Firstly,
 

based
 

on
 

Hertz′s
 

contact
 

theory,
 

the
 

mechanical
 

model
 

of
 

the
 

bearing
 

with
 

the
 

action
 

of
 

composite
 

load
 

was
 

established.
 

Then
 

the
 

nonlinear
 

dynamic
 

differential
 

equation
 

of
 

the
 

bearing
 

outer
 

ring
 

with
 

3
 

degrees
 

of
 

freedom
 

was
 

established
 

in
 

combination
 

with
 

Newton′s
 

law
 

of
 

motion.
 

Finally
 

the
 

differential
 

equation
 

system
 

was
 

solved
 

by
 

the
 

fourth-order
 

Runge-Kutta
 

method
 

to
 

obtain
 

the
 

vibration
 

characteristics
 

of
 

the
 

bearing
 

outer
 

ring.
 

On
 

this
 

basis,
 

by
 

analyzing
 

the
 

factors
 

affecting
 

the
 

vibration
 

characteristics
 

of
 

the
 

bearing,
 

such
 

as
 

the
 

radius
 

coefficient
 

of
 

curva-
ture

 

of
 

the
 

groove
 

in
 

the
 

inner
 

and
 

outer
 

rings
 

of
 

the
 

bearing,
 

the
 

number
 

of
 

rolling
 

elements,
 

the
 

clearance,
 

the
 

preload,
 

etc. ,
 

the
 

optimal
 

structural
 

parameters
 

to
 

meet
 

the
 

low
 

vibration
 

of
 

the
 

main
 

bearing
 

of
 

the
 

CT
 

machine
 

were
 

determined.
 

The
 

results
 

show
 

that
 

the
 

vibration
 

amplitude
 

of
 

the
 

bearing
 

decreases
 

first
 

and
 

then
 

increases
 

with
 

the
 

increase
 

of
 

the
 

radius
 

coefficient
 

of
 

curvature
 

of
 

the
 

inner
 

and
 

outer
 

ring
 

grooves,
 

which
 

were
 

controlled
 

at
 

0. 515
 

to
 

0. 525,
 

respectively.
 

The
 

range
 

of
 

0. 510
 

to
 

0. 525
 

was
 

more
 

conducive
 

to
 

reducing
 

the
 

vibration
 

of
 

the
 

bearing.
 

With
 

the
 

increase
 

of
 

the
 

number
 

of
 

rolling
 

elements,
 

the
 

vibration
 

amplitude
 

of
 

the
 

bearing
 

also
 

increases,
 

but
 

the
 

change
 

was
 

stable,
 

so
 

the
 

vibration
 

of
 

the
 

bearing
 

can
 

be
 

reduced
 

by
 

reducing
 

the
 

number
 

of
 

rolling
 

ele-
ments

 

under
 

the
 

premise
 

of
 

satisfying
 

the
 

design
 

conditions.
 

With
 

the
 

increase
 

of
 

the
 

bearing
 

clearance,
 

the
 

vibra-
tion

 

amplitude
 

of
 

the
 

bearing
 

decreases
 

first
 

and
 

then
 

increases
 

sharply,
 

and
 

the
 

vibration
 

reaches
 

the
 

minimum
 

at
 

18
 

μm.
 

Appropriate
 

axial
 

load
 

can
 

effectively
 

reduce
 

the
 

vibration
 

amplitude
 

of
 

the
 

bearing.
Keywords:

 

CT
 

machine;
 

mechanical
 

model;
 

vibration
 

model;
 

structural
 

parameter;
 

vibration
 

acceleration
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Adaptive
 

Variable
 

Gain
 

Transmission
 

Ratio
 

Design
 

for
 

Automotive
 

Steer-by-wire
 

Systems
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Bo,
 

ZHANG
  

Xinqian,
 

CHANG
  

Hangtao
 

( School
 

of
 

Mechanical
 

Engineering,
 

Xi􀆳an
 

University
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Science
 

and
 

Technology,
 

Xi􀆳an
 

710054,
 

China)

Abstract:
   

The
 

variable
 

steering
 

transmission
 

ratio
 

was
 

a
 

crucial
 

factor
 

affecting
 

the
 

active
 

safety
 

and
 

handling
 

sta-
bility

 

of
 

vehicles.
 

In
 

order
 

to
 

enhance
 

the
 

steering
 

characteristics
 

of
 

steering-by-wire
 

vehicles
 

on
 

low-adhesion
 

coef-
ficient

 

road
 

surfaces,
 

a
 

variable
 

gain
 

transmission
 

ratio
 

that
 

adapts
 

to
 

changes
 

in
 

road
 

adhesion
 

coefficient
 

and
 

vehi-
cle

 

speed
 

was
 

designed.
 

A
 

2
 

DOF
 

model
 

was
 

established
 

for
 

the
 

vehicle,
 

to
 

analyze
 

the
 

factors
 

influencing
 

the
 

yaw
 

rate
 

gain,
 

and
 

to
 

obtain
 

the
 

data
 

relationship
 

between
 

the
 

influencing
 

factors
 

and
 

the
 

gain
 

through
 

simulation.
 

The
 

Min-Max
 

normalization
 

method
 

was
 

utilized
 

to
 

preprocess
 

the
 

data
 

between
 

the
 

influencing
 

factors
 

and
 

the
 

yaw
 

rate
 

gain,
 

constructing
 

a
 

neural
 

network
 

dataset.
 

Design
 

a
 

Snake
 

Optimizer
 

Backpropagation
 

Neural
 

Network
 

( SO-BP)
 

was
 

desighed
 

and
 

train
 

to
 

use
 

the
 

preprocessed
 

dataset
 

to
 

dynamically
 

acquire
 

the
 

variable
 

yaw
 

rate
 

gain.
 

A
 

strategy
 

was
 

employed
 

to
 

combines
 

the
 

variable
 

yaw
 

rate
 

gain
 

with
 

the
 

lateral
 

acceleration
 

gain
 

in
 

proportion
 

to
 

design
 

the
 

variable
 

gain
 

transmission
 

ratio
 

for
 

electronic
 

control
 

steering.
 

Simulink-CarSim
 

was
 

used
 

to
 

build
 

a
 

steer-by-wire
 

steering
 

whole
 

vehicle
 

model.
 

Compare
 

and
 

analyze
 

the
 

designed
 

variable
 

gain
 

transmission
 

ratio
 

was
 

analized
 

and
 

compared
 

with
 

a
 

traditional
 

fixed
 

gain
 

transmission
 

ratio
 

under
 

conditions
 

of
 

both
 

high-adhesion
 

coefficient
 

road
 

sur-
faces

 

with
 

a
 

double
 

lane
 

change
 

scenario
 

and
 

low-adhesion
 

coefficient
 

road
 

surfaces
 

with
 

a
 

step
 

input
 

scenario.
 

Re-
sults

 

indicated
 

that
 

with
 

high-adhesion
 

coefficient
 

road
 

conditions,
 

the
 

trajectory
 

error
 

of
 

the
 

two
 

transmission
 

ratio
 

vehicles
 

remained
 

within
 

3%,
 

while
 

the
 

variable
 

gain
 

transmission
 

ratio
 

vehicle
 

reduced
 

the
 

peak
 

steering
 

wheel
 

an-
gle

 

by
 

9. 1%.
 

With
 

low-adhesion
 

coefficient
 

road
 

conditions,
 

the
 

variable
 

gain
 

transmission
 

ratio
 

vehicle
 

showed
 

a
 

22. 3%
 

reduction
 

in
 

steady-state
 

yaw
 

rate
 

at
 

low
 

to
 

moderate
 

speeds
 

and
 

a
 

24. 6%
 

reduction
 

in
 

peak
 

yaw
 

rate.
 

At
 

moderate
 

to
 

high
 

speeds,
 

the
 

steady-state
 

yaw
 

rate
 

decreased
 

by
 

6. 6%,
 

and
 

the
 

peak
 

yaw
 

rate
 

decreased
 

by
 

10. 8%.
 

The
 

variable
 

gain
 

transmission
 

ratio
 

not
 

only
 

enhanced
 

steering
 

sensitivity
 

on
 

high-adhesion
 

coefficient
 

road
 

surfaces,
 

but
 

also
 

improved
 

safety
 

and
 

maneuverability
 

when
 

driving
 

on
 

low-adhesion
 

coefficient
 

road
 

surfaces.
Keywords:

 

steer-by-wire;
 

yaw
 

rate
 

gain;
 

variable
 

transmission
 

ratio;
 

SO-BP
 

neural
 

network;
 

friction
 

coefficient


