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摘要　 本文基于 Ｈｅｒｔｚ 接触理论建立轴承零件模型，在分析轴承零件受力的基础上，给出了轴承内部零件相

互作用的具体表达式，分析了轴承载荷（轴向、径向、力矩载荷）对轴承接触应力和接触变形的影响，获得了

滚动轴承整体五自由度刚度矩阵的表达形式．在滚动轴承加载试验台上，通过测量不同载荷作用下轴承的轴

向位移与径向位移，获得了轴承的刚度特性，与轴承刚度理论计算结果对比，验证模型正确性．
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引言

滚动轴承的刚度分析是进行轴承设计与优化

的基础，对于分析滚动轴承⁃转子系统的动力学特

性具有重要意义，主要涉及滚动体与滚道间的弹性

接触问题和轴承整体变形与平衡问题．面向工程设

计需求，如何方便有效地确定轴承刚度十分重要．
Ｓｔｒｉｂｅｃｋ［１］首先通过大量试验对钢球及滚道的

弹、塑性接触问题进行了研究，确定球轴承的许用

接触载荷，给出了球轴承在径向外载荷作用下滚动

体最大接触载荷的经验计算公式．Ｓｊｏｖａｌｌ［２］和 Ｌｕｎｄ⁃
ｂｅｒｇ［３］进行了径向、轴向载荷以及弯矩载荷的滚动

轴承滚动体变形与载荷分布规律研究，给出了滚动

轴承在联合载荷作用下的套圈位移及载荷分布的

计算方法．此外，目前有限元方法广泛应用于滚动

轴承刚度分析中，包括计算轴承刚度［４］、接触应

力［５，６］、变形［７］，有限元模型中可以考虑轴承、轴以

及轴承支承结构［８，９］ ．采用有限元法对轴承组件整

体分析，存在节点数量与计算精度的矛盾，一般情

况下计算量大且费时．对于高速运行下的滚动体等

零件惯性力影响，其计算精度更不能满足．
Ｊｏｎｅｓ［１０］假定滚动体与滚道之间的切向接触问

题符合 Ｃｏｕｌｏｍｂ 摩擦定律，并采用滚道控制理论作

为滚动体的运动边界条件．Ｊｅｄｒｚｅｊｅｗｓｋｉ 和 Ｋｗａｓｎｙ［１１］

考虑滚动体离心力、陀螺力矩对接触角影响，建立

角接触球轴承力学模型，分析了离心力和陀螺力矩

效应对轴承刚度及变形的影响．Ｎｏｅｌ 等［１２］ 在 Ｊｏｎｅｓ
模型基础上提出五自由度角接触球轴承刚度矩阵

计算方法．Ｙｉ 等［１３］研究不同轴向预紧力、转速条件

下角接触球轴承刚度，并通过试验测量内圈、外圈

的位移验证模型准确性．赵春江等［１４］ 研究高速条

件下角接触球轴承钢球的陀螺力矩和外部负载以

及摩擦系数的关系．
本文基于 Ｈｅｒｔｚ 接触理论，系统给出了滚动轴

承力学模型的建立方法，获得滚动轴承五自由度刚

度模型的解析表达式，为滚动轴承的动力学分析与

优化设计奠定基础．

１　 滚动轴承的力学分析

滚动轴承的力学模型如图 １ 所示，在该模型

中，不计轴承的质量，轴承座及其基础视为刚性，轴
承外圈全约束固定，内圈与转轴过盈配合．建立固定

坐标系为 ＯＸＹＺ，其坐标原点 Ｏ 为固定点，位于滚动

轴承外圈中心点处，Ｘ 为轴向坐标，Ｙ、Ｚ 为径向坐标．
作用在滚动轴承上的外载荷和相应的滚动轴承的弹

性变形分别为：
Ｆ＝ Ｆｘ Ｆｙ Ｆｚ Ｍｙ Ｍｚ{ } Ｔ，

ｑ＝ δｚ δｙ δｚ φｙ φｚ{ } Ｔ ．
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图 １　 滚动轴承简化力学模型示意图

Ｆｉｇ．１　 Ｓｉｍｐｌｉｆｉｅｄ ｍｅｃｈａｎｉｃａｌ ｍｏｄｅｌ ｏｆ ｒｏｌｌｉｎｇ ｂｅａｒｉｎｇ

假设滚动轴承共有 ｍ 个滚动体（在这里指滚

珠个数） ．每个滚珠与内外圈接触并相互作用，存在

力平衡关系．其力学模型如图 ２ 所示．

图 ２　 单个滚珠受力学模型图

Ｆｉｇ．２　 Ｍｅｃｈａｎｉｃａｌ ｍｏｄｅｌ ｏｆ ｏｎｅ ｂａｌｌ

设滚珠与内外圈的接触满足 Ｈｅｒｔｚ 接触应力理

论，第 ｊ 个滚珠对轴承内圈沿法线方向的接触力 Ｑ ｊ

与其变形 δ ｊ 之间的关系为：
Ｑ ｊ ＝Ｋｎδｎｊ （１）

其中，Ｋｎ 为滚珠与内外圈之间总的载荷⁃变形系数

（单位 Ｎ ／ ｍｎ），ｎ 是接触指数，对于滚珠轴承可以设

为 ｎ＝ １．５．
在安装预紧力作用下，产生变形后的滚珠与内

外圈的变形示意如图 ３ 所示．图中 α ｊ 为受负荷后的

接触角，Ｏ′ｉ 为受负荷后内圈沟曲率的中心位置．因
外圈固定，受负荷后外圈沟曲率的中心位置仍在

Ｏｏ 处．Ａ ｊ 为 Ｏ′ｉ 和 Ｏｏ 之间的距离，δ ｊ 为第 ｊ 个滚珠

在接触法向方向上的总接触变形量，δｘｊ为滚珠在轴

向的弹性变形量，δｒｊ为滚珠在径向的弹性变形量．

图 ３　 滚珠与内外圈的相对变形示意图

Ｆｉｇ．３　 Ｒｅｌａｔｉｖｅ ｄｅｆｏｒｍａｔｉｏｎ ｏｆ ｉｎｎｅｒ ａｎｄ ｏｕｔｅｒ ｒａｃｅｗａｙ ａｎｄ ｂａｌｌ

第 ｊ 个滚珠在轴向的弹性变形量 δｘｊ和在径向

的弹性变形量 δｒｊ与滚珠轴承的位移 ｑ 之间的关系

如图 ４ 所示，其中，ｑ＝ δｘ δｙ δｚ φｙ φｚ{ } Ｔ，总接

触变形量 δ ｊ 的两个方向上的分量分别为：
δｘｊ ＝ δｘ＋Ｒ ｊ（φｙｓｉｎφｊ－φｚｃｏｓφｊ） （２）
δｒｊ ＝ δｙｃｏｓφｊ＋δｚｓｉｎφｊ （３）

其中，Ｒ ｊ 为内滚道沟曲率中心轨迹半径，φｊ 为第 ｊ
个滚珠的位置角．

图 ４　 第 ｊ 个滚珠与内外圈的相对变形示意图

Ｆｉｇ．４　 Ｉｎｎｅｒ ａｎｄ ｏｕｔｅｒ ｒａｃｅｗａｙ ａｎｄｊｔｈ ｂａｌｌ ｄｅｆｏｒｍａｔｉｏｎ

６７５
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式（１）中的滚珠与内外圈之间总载荷⁃变形系

数 Ｋｎ，是由内圈和外圈的载荷⁃变形系数 Ｋ ｉ、Ｋｏ 综

合求得，即：

Ｋ＝ １
（１ ／ Ｋ ｉ） ｎ＋（１ ／ Ｋｏ） ｎ
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其中，滚珠内圈和外圈的载荷⁃变形系数 Ｋ ｉ、Ｋｏ 的

计算式为
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（５）
其中，δ∗

ｉ 、δ∗
ｏ 分别是滚珠与内滚道和外滚道的相对

趋近量常数，η 为综合弹性常数，滚珠与内外套圈

接触的曲率和ρｉ、ρｏ ．
这样，在得到式（１）中的一个滚珠与内外圈之

间的载荷⁃变形系数 Ｋｎ 和接触变形量 δ ｊ 后，即可得

到其弹性接触作用力 Ｑ ｊ ．

２　 滚动轴承刚度矩阵的推导

滚动轴承的整体载荷⁃位移关系具有如下关

系．即将上面得到的任意位置角 φｊ 处的任一滚珠 ｊ
的弹性接触作用力 Ｑ ｊ 按轴承总体 ５ 个自由度方向

进行分解，得：
Ｆｘｊ ＝Ｑ ｊｓｉｎα ｊ

Ｆｙｊ ＝Ｑ ｊｃｏｓα ｊｃｏｓφｊ

Ｆｚｊ ＝Ｑ ｊｃｏｓα ｊｓｉｎφｊ

Ｍｙｊ ＝Ｒ ｊＱ ｊｓｉｎα ｊｓｉｎφｊ

Ｍｚｊ ＝ －Ｒ ｊＱ ｊｓｉｎα ｊｃｏｓφｊ （６）
将轴承所有滚珠的接触力进行求和，再根据滚

动轴承内圈的平衡条件， 即作用在轴承上的外力

与所有钢球对内圈的作用力平衡，可得如下轴承整

体平衡方程：
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在受小载荷作用时，滚珠与套圈之间的接触变

形一般是微米级的．在微小变形情况下，滚动轴承

各方向上的刚度可近似为线性刚度，即滚动轴承的

外载荷与轴承位移之间的关系可记为

Ｆ＝Ｋｑ （８）
其中 Ｋ 为滚动轴承刚度矩阵，为 ５×５ 阶的矩阵，其
定义为：
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其中 Ｋ ｉｊ是刚度矩阵元素，是外载荷分量对弹性位

移分量的偏导数．若忽略交叉刚度，只考虑 ５ 个方

向的主刚度，滚动轴承刚度矩阵 Ｋ 可记为：
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７７５
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在 已 知 轴 承 外 载 荷 Ｆ 的 情 况 下，
Ｆ＝ Ｆｘ Ｆｙ Ｆｚ Ｍｙ Ｍｚ{ } Ｔ，通过求解式 （１０） 组

成的非线性方程组，得出该轴承载荷作用下的轴承

位移 ｑ ＝ δｘ δｙ δｚ φｙ φｚ{ } Ｔ，提供求得的位移

向量估算轴承刚度矩阵元素 Ｋ ｉｊ，进而确定刚度矩

阵 Ｋ．

３　 结果与分析

３．１　 轴承参数

以 ７１８０７ＡＣ 角接触球轴承为例加以分析，所采

用轴承的内外圈及滚动体所采用的材料均为

ＧＣｒ１５ 轴承钢，轴承基本参数如表 １ 所示．
表 １　 ７１８０７ＡＣ 角接触球轴承基本参数

Ｔａｂｌｅ １　 Ｂａｓｉｃ ｐａｒａｍｅｔｅｒｓ ｏｆ ａｎｇｕｌａｒ ｃｏｎｔａｃｔ ｂａｌｌ

ｂｅａｒｉｎｇｓ ７１８０７ＡＣ

Ｐａｒａｍｅｔｅｒ Ｖａｌｕｅ
Ｄｉａｍｅｔｅｒ ｏｆ ｉｎｎｅｒ ｒｉｎｇ Ｄｉ ３５．０ｍｍ
Ｄｉａｍｅｔｅｒ ｏｆ ｏｕｔｅｒ ｒｉｎｇ Ｄｏ ４７．０ｍｍ

Ｂａｌｌ ｄｉａｍｅｔｅｒ Ｄ ３．１４ ｍｍ
Ｃｏｎｔａｃｔ ａｎｇｌｅ ２５°

Ｗｉｄｔｈ ７ｍｍ
Ｃｏｕｎｔ ｏｆ ｂａｌｌ ｍ ２５

Ｌｏａｄ⁃ｄｅｆｏｒｍａｔｉｏｎ ｉｎｄｅｘ ｎ ３ ／ ２
Ｙｏｕｎｇ′ｓ ｍｏｄｕｌｕｓ ２．０７ｅ１１ Ｐａ
Ｐｏｉｓｓｏｎ′ｓ ｒａｔｉｏ ０．３

Ｌｏａｄ ｄｅｆｏｒｍａｔｉｏｎ ｃｏｅｆｆｉｃｉｅｎｔ １．０６４９ｅ１０ Ｎ ／ ｍｎ

Ａｘｉａｌ ｐｒｅｌｏａｄ １０００Ｎ

３．２　 轴承刚度测试

滚动轴承刚度测试试验台如图 ５ 所示．被测滚

动轴承安装在轴上，其内圈与轴过盈配合，外圈固

定在轴承支座上．加载装置分别位于轴向和径向两

个方向上，通过力传感器数显装置读取施加的载荷

大小，数显千分表分别位于滚动轴承左端轴向方向

和靠近轴承的转轴水平方向，用以近似轴承的轴向

和径向位移．

图 ５　 滚动轴承性能测试原理性试验器

Ｆｉｇ．５　 Ｔｅｓｔ ｒｉｇ ｆｏｒ ｐｅｒｆｏｒｍａｎｃｅｓ ｏｆ ｂａｌｌ ｂｅａｒｉｎｇ

３．３　 测试结果对比分析

将试验结果与仿真分析的计算结果进行比较．
图 ６ 表示了不同轴向负荷作用下，轴承的轴向变形

情况．

图 ６　 不同轴向载荷作用下轴承的轴向位移

Ｆｉｇ．６　 Ａｘｉａｌ ｄｉｓｐｌａｃｅｍｅｎｔ ｏｆ ｂａｌｌ ｂｅａｒｉｎｇ ｖｓ． ａｘｉａｌ ｐｒｅｌｏａｄ

由图 ６ 可以看出，试验具有很好的重复性，四
次测试的结果基本一致．此外，仿真分析结果与试

验测试结果在趋势上表现出一致性．
轴承轴向测试刚度和仿真计算的轴承轴向刚

度比较如图 ７ 所示．
由图 ７ 可以看出，在给定的轴向载荷范围内

（５００～３５００Ｎ），试验所得的轴承轴向刚度出现波

动，仿真分析结果随着轴向载荷的增大而增大．测
试所得轴向刚度较小，由于考虑了试验装置中轴、
轴承座和轴承的串联后的刚度．

在固定的轴向预载（２８００Ｎ）条件下，不同径向

载荷作用下，轴承的径向位移变化规律和径向刚度

变化，分别如图 ８ 和 ９ 所示．

８７５
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图 ７　 不同轴向载荷作用下轴承的轴向刚度

Ｆｉｇ．７　 Ａｘｉａｌ ｓｔｉｆｆｎｅｓｓ ｏｆ ｂａｌｌ ｂｅａｒｉｎｇ ｖｓ． ａｘｉａｌ ｐｒｅｌｏａｄ

图 ８　 不同径向载荷作用下轴承径向位移

Ｆｉｇ．８　 Ｒａｄｉａｌ ｄｉｓｐｌａｃｅｍｅｎｔ ｏｆ ｂａｌｌ ｂｅａｒｉｎｇ ｖｓ． ｒａｄｉａｌ ｐｒｅｌｏａｄ

图 ９　 不同径向载荷作用下轴承径向刚度

Ｆｉｇ．９　 Ｒａｄｉａｌｓｔｉｆｆｎｅｓｓ ｏｆ ｂａｌｌ ｂｅａｒｉｎｇ ｖｓ． ｒａｄｉａｌ ｐｒｅｌｏａｄ

由图 ８ 可以看出，试验具有良好的重复性，六
次测试的结果基本一致．此外，仿真分析结果与试

验测试结果在趋势上表现出一致性，随着径向载荷

的增大，径向位移均呈线性增大趋势．
由图 ９ 可以看出，在给定的径向载荷范围内

（５００～３０００Ｎ），试验所得的轴承径向刚度呈现先减

小后增大的趋势，仿真分析结果随着轴向载荷的增

大而增大．试验测试所得轴承刚度较小，由于该刚

度为考虑了试验装置中轴、轴承座和轴承的串联后

的综合刚度．该试验测试结果与仿真分析结果在整

体趋势上表现出了相似性，一定程度上验证了仿真

计算模型的有效性．

４　 结论

（１）本文给出了小变形下，基于 Ｈｅｒｔｚ 接触理

论滚动轴承五自由度刚度矩阵的计算方法；
（２）轴承内圈位移整体上随着载荷的增大而

呈线性增大；
（３）利用刚度模型获得的理论分析结果与试

验测试结果在趋势上表现出良好的一致性．
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Ｋｅｙ ｗｏｒｄｓ　 ｒｏｌｌｉｎｇ ｂｅａｒｉｎｇ，　 ｓｔｉｆｆｎｅｓｓ ａｎａｌｙｓｉｓ，　 Ｈｅｒｔｚ ｃｏｎｔａｃｔ，　 ｄｉｓｐｌａｃｅｍｅｎｔ
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