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基于弹流润滑理论的深沟球轴承动态虚拟仿真
李　昌 , 孙志礼

(东北大学 机械工程与自动化学院 , 沈阳 110004)

摘　　　要 : 润滑油膜对轴承的胶合、擦伤和接触疲劳有重要影响.而以往对轴承的仿真均忽略了润滑油膜

的存在 ,误差较大.首先在刚性套圈假设的前提下 ,基于 Hertz接触理论 ,运用拟动力学法建立球轴承在径向、

轴向载荷作用下的力学模型 ,以 Newton2Raphson法为主要计算工具对模型进行求解 ,获得轴承在联合载荷

作用下的接触载荷和变形 ,并求取了各个滚珠与内、外圈之间的接触刚度.基于弹性流体动力润滑 ( EHL)理

论考虑润滑油膜对轴承动态特性的影响 ,求取滚动轴承油膜刚度.提出等效综合刚度的概念并求其值 ,在此

基础上运用 ADAMS软件对轴承进行准确的动力学仿真.
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Dynamic virtual simulation of deep groove ball bearing :

based on elastohydrodynamic lubrication theory

L I Chang , SUN Zhi2li

(School of Mechanical Engineering and Automation ,

Nort heastern U niversity , Shenyang 110004 , China)

Abstract : Practical researches showed that lubrication oil slick produced a great effect

on bearing gluing , scuffing and contact fatigue. But , all t he p revious bearing simulations

neglected it s existence , causing obvious errors. In t his paper , a new simulation met hod was

proposed by assuming t hat bearing rings are rigid firstly. Based on Hertz contact t heory ,

mechanical ball bearing model under radical and axial feed was set up with quasi2dynamics.

U sing Newton2Rap hson met hod as a key calculation tool when solving t he model , contact

load and deformation were obtained , contact stiff ness between each ball and inner ring , or

each ball and outer ring were calculated. Considering t he effect of lubrication oil slick on

bearing dynamic characteristic on t he basis of elastohydrodynamic lubrication ( EHL) t heory ,

oil slick rigidity was obtained. A new concept of equivalent synt hetic rigidity was presented

and solved. In view of above mat hematical comp utation , exact dynamic simulation on ball

bearing was carried out using ADAMS sof tware.

Key words : deep groove ball bearing ; contact stiff ness ; oil film rigidity ;

elastohydrodynamic lubrication t heory ; ADAMS

　　轴承在使用时 ,一般都需要润滑 ,对轴承虚拟 仿真 ,忽略油膜的存在势必造成较大误差.运用拟
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动力学法求解轴承滚珠与内、外圈之间的接触载

荷和接触变形 ,进而求取接触刚度.基于弹流润滑

理论 ,求得轴承滚珠与内、外圈之间的最小油膜厚

度 ,进而求取油膜刚度 ,最终求得等效综合刚度 ,

运用该值准确设定 ADAMS仿真条件 ,对轴承进

行动力学仿真 ,得出轴承在油膜影响下的动力学

性能.

1　拟动力学法对深沟球轴承的求解

1 . 1　轴承计算模型的推导

　　滚动轴承常用的力学分析方法有静力学法、

拟动力学法和动力学法 3种方法.在稳定条件下 ,

可用拟动力学法进行分析.拟动力学法在实际工

程计算中被广泛采用[1 ] .

深沟球轴承几何参数如图 1 , ro , ri 分别为外 ,

内沟道曲率半径 , dm 为轴承节径 , di , do 分别为

内、外环沟道直径 , Di , Do 分别为轴承内、外圈直

径 ,Db 为滚珠直径.设滚珠为接触体 Ⅰ,内 ,外环

为接触体Ⅱ,凸面为正 ,凹面为负.将通过滚珠和

滚道接触面的法线与轴承径向平面夹角为α的平

面作为第一主平面 ,通过球心的轴向平面为第二

主平面.可计算轴承主曲率ρ、曲率和 ∑ρ和曲率

差 F (ρ) .

图 1　深沟球轴承的几何参数

Fig. 1　Physical dimension of rolling bearing

滚珠与内圈接触副的主曲率[2 ]

ρⅠ1 =ρⅠ2 = +
2

Db

ρⅡ1 = +
2
Db

γb

1 - γb

ρⅡ2 = -
1

f i Db

(1)

滚珠与外圈接触副主曲率为

ρⅠ1 =ρⅠ2 = +
2
Db

ρⅡ1 = -
2
Db

γb

1 +γb

ρⅡ2 = -
1

f o Db

(2)

式中γb = Dbcosα′/ dm ,内环沟曲率变形系数 f i =

ri / Db ,外环沟曲率变形系数 f o = ro / Db , dm =

( Di + Do ) / 2 ,α′为轴承负荷作用接触角 ; ri , ro 分

别为内、外沟道曲率半径 ;Db 为滚珠直径.由 6ρ1 =

ρⅠ1 +ρⅡ1 , 6ρ2 =ρⅠ2 +ρⅡ2分别计算滚珠与内 ,

外圈接触副的曲率和与曲率差为

∑ρ= ∑ρ1 + ∑ρ2

Fρ = ∑ρ1 - ∑ρ2
∑ρ

(3)

轴承转速不同 ,计算不同 ,主要区别在于是否

考虑滚珠离心力和陀螺力矩影响.考虑其影响受

载前后滚珠与内、外圈接触角不等.以不考虑滚珠

离心力为例 ,推导轴承在联合载荷作用下的计算

模型.接触载荷 Q和变形 u有下面关系[1 ]

u =
4 . 5Γ3 ∑ρ
π2 k2 E′2Σ

1/ 3

Q2/ 3 (4)

式中Γ , ∑分别为第一类和第二类全椭圆积分 ,

解超越方程可求出它们和椭圆曲率 k的值[1 ] . E′

由 (5) 计算 , E 和 v 是接触材质弹性模量和泊

松比.

2
E′

=
1 - v2

1

E1
+

1 - v2
2

E2
(5)

公式 (4)可表示为 Q = Ku3/ 2 ,接触载荷变形系数

K为

K =
π2 k2 E′2Σ

4 . 5Γ3 ∑ρ
1/ 2

(6)

图 2是轴承滚珠受载前后变形情况 , A 为轴

承内 ,外圈沟曲率中心间距离 ,等于 B Db , B =

( f i + f o - 1) ; ui 为内圈沟曲率中心变形量 , uo 为

外圈沟曲率中心变形量 ;αi ,αo 分别为受载前滚珠

与内 ,外圈接触角 ;α′i ,α′o 分别为变形后滚珠与内 ,

外圈的接触角 ; Qi ,Qo 分别为滚珠与内、外圈之间

接触载荷.内 ,外圈沿接触点法线方向总变形 un ,

可表示为[ 1 ]

un = ui + uo (7)

滚珠与内外圈的变形量为

ui =
Qi

Ki

2/ 3

, uo =
Qo

Ko

2/ 3

(8)
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由 (6)式可以求出 Ki , Ko 值为

Ki =
π2 k2 E′2Σ

4 . 5Γ3 ∑ρi

1/ 2

Ko =
π2 k2 E′2Σ

4 . 5Γ3 ∑ρo
1/ 2

(9)

图 2　滚珠受载前后变形情况

Fig. 2　Change of the form of ball before and after

under load

一般 ,球轴承名义接触角为 0°,由于有游隙 ,

存在初始接触角α.根据轴承几何关系 ,求得[3 ]

cosα =
BD b - 0 . 5 Pd

BD b
= 1 -

Pd

2BD b
(10)

式中 B = ( f i + f o - 1) , Pd 为轴承径向游隙.

根据刚性套圈假设 ,图 3中 , ur , ua 分别为受

载轴承径向和轴向位移. Pi , P′i 分别为变形前后

内沟道曲率中心位置 , Po , P′o 分别是变形前后外

沟道曲率中心位置.联合载荷作用 ,变形后为[4 ]

Sψ = PoψP′iψ = BD b sinα+ ua
2 +

BD b cosα+ urcosψ 2 1/ 2 (11)

式中 ua , ur 分别为轴承轴向和径向位移 ,ψ为滚

珠位置角 ,如图 4.

图 3　轴承受力变形示意图

Fig. 3　Change of the form of bearing under load

引入无量纲 ua =
ua

B D b
, ur =

ur

B D b
; N =

图 4　轴承滚珠位置角示意图

Fig. 4　Position angle of bearing ball

sinα+ ua , L = cosα+ urcosψ ,则有

Sψ = BD b N 2 + L 2 1/ 2 (12)

任意位置ψ处 ,滚珠与内 ,外圈接触变形为

unψ = Sψ - BD b = BD b N 2 + L 2 1/ 2 - 1

(13)

任意位置ψ处 ,滚珠和内 ,外圈接触载荷为

Qψ = Kn BD b
1 . 5 N2 + L 2 1/ 2 - 1 1 . 5

(14)

位置ψ处的接触角为[5 ]

sinα′ψ =
N

N 2 + L 2 1/ 2

cosα′ψ =
L

N 2 + L 2 1/ 2

(15)

由平衡条件 ,球轴承联合载荷作用保持平衡.

Fr - ∑
±π

ψ= 0

Qψcosα′ψcosψ = 0

Fa - ∑
±π

ψ= 0
Qψsinα′ψ = 0

(16)

将 (14) , (15)代入到 (16)中 ,得非线性方程组

Fr - Kn BD b
1 . 5 ∑
±π

ψ= 0
N 2 + L 2 1/ 2 - 1 1 . 5

L
N2 + L 2 1/ 2 cosψ = 0

Fa - Kn BD b
1 . 5 ∑
±π

ψ= 0
N 2 + L 2 1/ 2 - 1 1 . 5

N
N2 + L 2 1/ 2 = 0

(17)

1 . 2　轴承接触变形和接触刚度的求解

　　运用 MA TL AB 按图 5 编写程序对方程组

(17)求解 ,得到轴承径向位移 ur 和轴向位移 u a ,

359
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以及受载后各滚珠与内 ,外圈之间的接触角α′ψ、

接触载荷 Qiψ , Qoψ和接触变形 uiψ , uoψ .计算得

到各滚珠与内 ,外圈之间的接触刚度[6 ]

Kiψ =
dQiψ

d uiψ

Koψ =
dQoψ

d uoψ

(18)

图 5　轴承程序计算流程图

Fig. 5　Program flow chart of bearing

2　轴承等效综合刚度的计算

2 . 1　油膜刚度求解

　　等温且充足供油条件下 ,滚珠与内外圈之间

无量纲最小油膜厚度 Hmin为[227 ]

Hmin = 3 . 63U0 . 68 G0 . 49 W - 0 . 073 1 - e - 0 . 68 k

(19)

U = V mη0 / E′R x

G =α1 E′

W = Q/ E′R 2
x

k = 1 . 033 9 R y / R x
0 . 636

(20)

式中 U 为无量纲速度参数 ; G为无量纲材料参

数 ;W 为负荷参数 ; k为椭圆率.α1 为粘压系数 ,η0

为常压滑油动力粘度 , E′为等效弹性模量 , V m 为

轴承平均速度 , R x 为滚珠 x 方向当量曲率半径.

R y 为滚珠垂直于 y 方向的当量曲率半径. Q为接

触载荷.可分别按下式求取

E′i = 2
1 - v2

b

Eb
+

1 - v2
i

Ei

- 1

R yi =
f i Db

2 f i - 1
, R yo =

f o Db

2 f o - 1

E′o = 2
1 - v2

b

Eb
+

1 - v2
o

Eo

- 1

V m =
1

120
nπDm 1 -

Db

Dm
cosα

R xi =
Db

2
1 - γb , R xo =

Db

2
1 +γb

(21)

滚珠与内 ,外圈之间的油膜厚度为

hmin = R x H min =

3 . 63U0 . 68 ×G0 . 49 W - 0 . 073 1 - e - 0 . 68 k R x (22)

W 是接触负荷 Q的一次函数 ,得油膜刚度

K油 =
dQ

d hmin
= 6 . 406 6 ×108 h- 14 . 698 6

min U9 . 361 507

G6 . 712 3 E′R 15 . 698 6
x 1 - e - 0 . 68 k 13 . 698 6 (23)

2 . 2　等效综合刚度的求解

　　轴承等效综合刚度如图 6 所示.通过以上推

导 ,确定轴承各个滚珠与内、外圈之间的接触刚度

和油膜刚度 ,进而得到各个滚珠与内、外圈之间的

等效综合刚度为

K′iψ =
K油iψ×Kiψ

K油iψ + Kiψ

K′oψ =
K油oψ×Koψ

K油oψ + Koψ

(24)

式中 K′iψ , K′oψ分别为ψ处的等效综合刚度.

当轴承转速很大时 ( D N 值大于 60 000) ,需

要考虑滚珠的离心力和陀螺力矩作用 ,求解的过

程与上述过程相似 ,主要区别在于 ,各个滚珠与

内、外圈之间接触角不在相等 ,需要分别求取.

图 6　滚珠与内、外圈之间的刚度

Fig. 6　Stiffness between balls and inner race , outer ring

3　基于 ADAMS深沟球轴承虚拟仿真

　　利用 ADAMS/ View ,对轴承 6408 进行仿

真. Fr = 50 N , Fa = 50 N ,ω= 600 r/ min ,根据轴承

具体尺寸 ,建立参数化虚拟样机如图 7.外圈固定

不动 ,各滚珠与内外圈之间设定接触. MSC. AD2
AMS中 ,碰撞力定义为

F =

max 0 , k′ x1 - x e -

STEP x , x1 - d , Cmax , x1 ,0 ×x
·

, x < x1

0 , 　　　　　　　　　　　　　　x ≥ x1

(25)
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其中 x为距离变量. x
·
为碰撞速度. x1 是 x 自由

长度的正实数.如果 x小于 x 1 ,则力赋一个正值.

e为力变形特性指数正实变量. Cmax表示最大阻尼

系数的一个非负实变量. d表示边界穿透量 ,可见

碰撞力由两部分组成 ,刚性力和阻尼力.刚性力与

k′成正比 ,与穿透量成反比.刚度系数取决于撞击

物体的材料和结构形状.根据前面轴承的尺寸参

数和载荷 ,计算得到每个滚珠与内、外圈综合刚度

系数如表 1 ,赋给 (25)式中的 k′,对轴承仿真 0. 05

s ,6408轴承动态特性如图 8.由图 8 可见 , 滚珠

与内 ,外圈、保持架进行周期性碰撞 ,与内 ,外圈碰

撞力较大 ,与保持架碰撞力较小.滚珠与内 ,外圈

接触力不同 ,径向游隙使滚珠先后与内 ,外圈发生

碰撞.对是否存在油膜等不同条件下轴承进行仿

真 ,得到滚珠 1与内圈的接触载荷如图 9 ,发现油

膜对轴承振动、轴承综合刚度影响较大 ,忽略润滑

油膜作用 ,仿真会产生较大误差.

图 7　深沟球轴承虚拟样机模型

Fig. 7　Bearing model of virtual experiment system

表 1　轴承刚度计算值

Table 1　Computation value of bearing stiffness

位置角ψ/ (°) 36 72 108 144 180 216 252 288 324 360

Qiψ/ N 78. 461 73. 572 67. 675 63. 026 61. 279 63. 026 67. 675 73. 572 78. 461 80. 356

接触 Qoψ/ N 78. 461 73. 572 67. 675 63. 026 61. 279 63. 026 67. 675 73. 572 78. 461 80. 356

参数
Kiψ/

1011 (N/ mm)
7. 557 5 7. 557 5 7. 557 5 7. 557 5 7. 557 5 7. 557 5 7. 557 5 7. 557 5 7. 557 5 7. 557 5

Koψ/

1011 (N/ mm)
8. 347 9 8. 348 8. 348 8. 348 8. 348 8. 348 8. 348 8. 348 8. 348 8. 348

油膜

K油iψ/

106 (N/ mm)
6. 254 5. 836 9 5. 336 4 4. 944 4. 797 1 4. 944 5. 336 4 5. 836 9 6. 254 6. 416 2

刚度
K油oψ/

106 (N/ mm)
3. 671 6 3. 427 1 3. 133 3 2. 902 9 2. 816 7 2. 902 9 3. 133 3 3. 427 1 3. 671 6 3. 767 3

图 8　ψ= 360°处滚珠分别与内圈、保持架、外圈之间碰撞
Fig. 8　Contact force between ball and inner ring , ball and cage , ball and outer ring atψ= 360°
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图 9　油膜对轴承滚珠 1与内圈接触载荷的影响
Fig. 9　Oil2bound film effect on the contact force

between ball 1 and inner ring

4　结　论

　　提出一种对轴承进行动力学仿真分析的有效

方法.该方法充分考虑油膜润滑对轴承动态特性

的影响 ,能对轴承动力学性能实现更加准确的评

估 ,为轴承的动态优化设计提供理论依据.
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