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弹性波纹环减振轴承设计与分析
武洪凯，吴承伟

（大连理工大学 工程力学系 工业装备结构分析国家重点实验室，辽宁 大连 116024）

摘　　　  要：    设计了一种圆周周向呈现正弦波纹状的弹性圆环轴承阻尼器，与滚动轴承耦合到一起，实现轴

承减振吸能功能。建立了弹性波纹环减振轴承的力学模型，利用有限元方法对该减振轴承进行力学性能分

析，研究了弹性波纹环几何参数对其应力分布和径向压缩刚度的影响以及弹性波纹环的减振吸能效果。结

果表明：与弹性凸台环比较，弹性波纹环的应力分布有了很大改善，在给定工况下，最大Mises应力从 1 356 MPa

降低到 464 MPa，应力减小了 64%，消除了应力集中现象；弹性波纹环的厚度、波纹周期数和弹性环直径对弹

性环的应力和刚度影响显著。弹性波纹环的引入大幅度降低了轴承在振动冲击时受到的冲击力。
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Design and analysis of damping bearing with elastic waved ring

WU Hongkai， WU Chengwei

（State Key Laboratory of Structural Analysis for Industrial Equipment，
Department of Engineering Mechanics，

Dalian University of Technology，Dalian Liaoning 116024，China）

Abstract:   An elastic ring bearing damper with sinusoidal corrugated shape was designed, and also
coupled  with  rolling  bearing  to  realize  the  function  of  vibration  absorption  and  energy  absorption.  The
mechanical  model  of  elastic  waved  ring  damping  bearing  was  established,  and  damping  bearing  was
analyzed by finite element method. Influences of geometric parameters of elastic waved ring on the stress
distribution, radial compression stiffness, vibration reduction, and energy absorption were studied. Results
indicated  that  stress  distribution  of  elastic  waved  ring  was  greatly  improved  compared  with  the  stepped
elastic convex ring. In a given working condition, the maximum Mises stress was decreased by 64% from
1 356 MPa to 464 MP as stress concentration phenomenon was eliminated. Thickness of elastic ring, wave
period and diameter of elastic ring all had significant influences on the stress and stiffness. Elastic waved
ring also greatly reduced the impact force of the bearing under vibration impact.

Keywords:   elastic waved ring；finite element analysis；stress concentration；stress distribution；
damping effect

 

转子系统是航空发动机、燃气轮机等装置的

核心结构，工作中转子系统的减振是这类装置的

一个关键问题。在转子系统中，轴承是支撑转子

系统转动并影响转子振动的重要部件。随着各类

机械转子系统转速不断提高，轴承-转子系统的振

动问题日渐突出，越来越多的学者开展了对轴承
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及其转子系统减振的研究[1-7]。转子系统的振动

控制有许多方法，例如：①主动磁悬浮技术，这种

磁轴承具有不接触、无摩擦、无润滑、无密封、低

功耗、支承力可控可调等特点；②挤压油膜阻尼

器，它具有结构简单、体积小、质量轻等优点，可

以有效降低转子振动幅值；③电流变技术，可以

通过电场改变阻尼器中液体黏度，从而调节阻尼[8]。

而挤压油膜阻尼器是轴承减振目前应用较为普遍

的一种方法，它提供的阻尼可以在转子系统经过

临界转速发生共振时有效地抑制振动。如今，除

了传统形式的挤压油膜阻尼器，学者们也在研究

各种新型阻尼器，比如整体式挤压油膜阻尼器[9]，

弹性环式挤压油膜阻尼器[10-11]，并分析各种挤压

油膜阻尼器的减振特性[12-13]，临界转速的特性 [14]

以及响应的分岔情况[15]。

目前普遍研究的是凸台形式的弹性环挤压油

膜阻尼器，它有着抑制共振振幅、调节临界转速

的功能[16]，王震林等通过控制方程研究了其动力

特性系数[17]，Han、Zhang等研究了该种阻尼器的

动力特性及减振情况[18-19]。但是凸台式弹性环在

凸台台阶处有明显的棱角和形状突变，应力集中

较大，影响了使用寿命[20]。一般可以通过过度圆

角方式减小应力集中现象，但是由于其凸台高度

很小，圆角过渡程度有限，所以应力集中的处理

效果不明显。因此，本文对凸台式弹性环挤压油

膜阻尼器进行改进，将凸台形式改为波纹形状，

弹性环在形状上光滑连续，没有形状突变，很大

程度消除了应力集中情况，并且波纹状的油膜可

以挤压更加充分，得到更大的油膜阻尼，更加有

效地抑制共振。因此，对于这种形式的减振轴承，

要重新探究其弹性环的应力和刚度情况以方便减

振轴承结构的设计。本文建立了弹性波纹环减振

轴承的力学分析模型，通过有限元数值模拟对其

进行力学分析，研究了弹性环几何参数对弹性波

纹环应力和刚度的影响规律，并分析了减振轴承

在冲击时的减振效果。

 1    减振轴承结构

以前普遍研究的弹性环式挤压油膜阻尼器减

振轴承的结构如图 1（a）、图 1（b）所示，在轴承的

外圈增加了含有弹性环结构的挤压油膜。弹性环

的内外侧存在相互交错的凸台结构，内外凸台分

别与轴承外圈和附加外套接触。嵌入的弹性环可

以看作一种弹性支承，对轴承起到支撑作用，而

弹性环内外两侧交替分布的油膜则可以在径向冲

击挤压过程中提供阻尼力。然而，这种形式的弹

性环存在着比较明显的阶梯凸台，在轴承振动过

程中会有明显的应力集中现象，长期工作时很容

易导致弹性环疲劳破坏从而使结构失效。

本文设计的弹性波纹环如图 1（c）所示，将弹

性环设计为三角函数波纹周期形状的弹性环。其

独特的形状，加上其作为减振轴承中重要的弹性

元件，对加工精度有一定要求，因此精密加工有

一定难度。由于其形状是波纹状，所以弹性环仍

然是一个光滑的整体，没有明显的棱角，几何参

数任意可调，可以消除应力集中现象，使最大等

效应力大幅度降低。而弹性波纹环两侧存在大量

的变厚度油膜间隙，可以起到多级阻尼的效果。

由于在弹性波纹环与轴承接触处阻尼油膜厚度连

续减小，直至达到固液混合接触状态。当受到大

速度冲击时，混合接触区液体压力迅速增大，接

触区的固体接触压力减小，从而增大了系统阻尼

效果。本文重点研究图 1（c）中的弹性波纹环的

应力变化和刚度特征。
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图 1    减振轴承结构示意图

Fig. 1    Structure diagram of damping bearing
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 2    有限元模型建立

 2.1   减振轴承几何模型

本文采用有限元分析技术对减振轴承进行仿

真计算，主要考察弹性波纹环的力学性能，为了

简化模型，内部的标准轴承不需要建立完整的模

型，只需要给出轴承的外圈结构。弹性波纹环的

形状是由三角函数波纹曲线决定的，其三角函数

表达式为

r = r0+
a
2

cos (nθ) （1）

其中 r表示组成弹性环轮廓线的波纹曲线各位置

的半径，r0 表示波纹曲线平均半径，a表示波纹幅

值，即波峰波谷间距，n表示波纹周期数，θ表示波

纹曲线上一点与基准线的夹角度数。

减振轴承以 7005C角接触球轴承为基础进行

设计，弹性环的内径和宽度是根据 7005C轴承的

尺寸来确定的。之后经过多组预先计算确定出使

弹性环压平时应力相对较小的幅值、周期数和厚

度的尺寸，其具体的几何尺寸如表 1所示。这里

弹性波纹环的内径与内部轴承的外径相同，外套

的内径与弹性波纹环的外径相同，最终得到的减

振轴承模型如图 2所示。减振轴承中，弹性波纹

环的材料是 60Si2Mn弹簧钢，轴承和外套的材料

为 GCr15轴承钢，其具体参数如表 2所示。
  

表 1    减振轴承几何参数

Table 1    Damping bearing geometric parameters

几何参数 数值

弹性环内径 D/mm 47
轴承外圈外径 Dw/mm 47
轴承外圈内径 Dn/mm 39.9

波纹幅值 a/mm 0.1
波纹周期数 n 8

弹性环厚度 t/mm 2.0
减振轴承宽度 B/mm 12
附加外套厚度 L/mm 3

 
 

 2.2   模型网格划分

模型中，弹性环与轴承以及弹性环与外套都

存在着接触，所以单元类型要尽量选择 1阶线性

单元。同时，弹性波纹环是减振轴承的主要承载

部件，其变形以弯曲变形为主。而弯曲变形在使

用 1阶减缩积分单元时存在沙漏现象，使用 1阶

完全积分单元时又存在剪力自锁的现象，都需要

细化网格来提高精度。但是，非协调单元可以避

免这两种现象的发生，在单元形状畸变很小的六

面体单元中，用较少的网格数量就可以得到较高

精度的结果[21]。所以模型网格的单元类型选择线

性六面体非协调单元，在 ABAQUS中为 C3D8I单
元类型。减振轴承的网格划分情况如图 3所示，

其中的弹性波纹环网格数量约为 48 000个。

  
 

(a) 模型网格

(b) 局部放大处网格

图 3    减振轴承有限元网格

Fig. 3    Finite element mesh of damping bearing

 

表 2    材料参数

Table 2    Material parameter

参数 60Si2Mn弹簧钢 GCr15轴承钢

弹性模量/GPa 206 208
泊松比 0.3 0.3

kg/m3密度/（ ） 7 850 7 800
屈服极限/MPa 1 497 518
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弹性波纹环

轴承外圈

图 2    减振轴承有限元模型

Fig. 2    Finite element model of damping bearing
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2.3   边界条件及载荷施加

在实际应用中，减振轴承的外套是放入轴承

座当中，因此，外套的外表面设置为完全约束。

同时，弹性波纹环在工作中受到的是轴承外圈的

挤压，因此，轴承外圈和弹性环都不会发生转动

也没有轴向运动。所以，对轴承外圈和弹性环施

加轴向位移约束和周向的转动约束。这样，减振

轴承整体的边界条件施加完毕。

在后续的工作中，主要探究减振轴承在两种

不同形式的载荷下弹性波纹环的应力和刚度情况。

因此，该减振轴承有两种不同形式的载荷：位移

载荷和力载荷。减振轴承对于位移载荷的施加相

对比较简单，只需要在内部轴承外圈外表面施加

所需的位移即可。而对于力载荷的施加则需要经

过一些计算得到等效载荷。实际的载荷是通过轴

上的载荷传递到轴承上的，而本文中的减振轴承

为了简化模型，只建立了内部轴承的外圈。因此

需要通过赫兹接触理论，将滚珠作用在轴承外圈

的载荷求解出来，将其施加到模型中的轴承外圈

相应位置。等效载荷的求解如图 4所示，根据赫

兹接触理论的相关公式[22]，可以得到滚珠作用于

轴承外圈的等效载荷之间的关系式：

Qi = Q1cos
3
2 φi （2）

F = Q1+
∑

Qicos φi （3）

Qi其中 F表示所施加的竖向总载荷， 表示施加在

轴承外圈的等效载荷，i表示轴承下半部的第 i个
滚动体。

 3    弹性波纹环应力和刚度分析

 3.1   弹性波纹环与凸台阶梯环应力比较

为了研究弹性波纹环减振轴承相对于弹性凸

台环对于应力集中现象的改善效果，对相同尺寸

的弹性波纹环和弹性凸台环进行仿真计算。这里，

弹性波纹环减振轴承的具体尺寸选择表 1中的参

数，弹性凸台环减振轴承中各尺寸与波纹环相同，

凸台高度对应波纹幅值为 0.1 mm，厚度为 2 mm，

周期数为 8，凸台宽度为 2.5 mm。载荷形式为位

移载荷，轴承外圈向下挤压 0.05 mm的距离。仿

真计算得到的结果如图 5所示。本文只是为探究

弹性环应力改善情况以及变化规律，因此，为了

简化计算流程，不考虑材料的实际力学行为，假

设材料不会进入塑性阶段，认为材料只有弹性变形。

图 5（a）是弹性凸台环在 0.05 mm挤压位移下

的Mises应力分布云图，其最大应力是 1 356.2 MPa，
位于凸台的棱角部位，是明显会发生应力集中的

区域。在图 5（b）中可以看到，凸台只在棱角处附

近有着很小一部分的高应力区域，这一部分发生

应力集中的区域在轴承振动的过程中很容易发生

破坏从而导致减振轴承整体的失效。

图 5（c）是弹性波纹环在 0.05 mm挤压位移下

的Mises应力分布云图，在相同载荷的情况下，弹

性波纹环的最大 Mises应力为 494.39 MPa。其最

大应力比弹性凸台环的最大应力降低了 64%，并

且从弹性波纹环的应力分布可以看出，弹性波纹

环在挤压过程中没有出现明显的应力集中现象，

应力分布连续性很好。所以，对于本文设计的减

振轴承，其改进后的弹性波纹环应力分布结果相

比弹性凸台环有了显著的改善，可以在很大程度

上避免应力集中现象的发生。

 3.2   几何参数对弹性波纹环应力和刚度的影响

为了使减振轴承能够更好地应用于实际工程

中，要了解弹性波纹环应力和承载能力的变化情

 

(a) 模型边界条件情况

(b) 等效载荷示意图

F
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Q2

Q1

Q4

Q5

图 4    边界条件和载荷

Fig. 4    Boundary conditions and loads
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况。因此要研究不同几何参数对弹性波纹环应力

和刚度的影响情况。本文中的弹性环刚度 K如

下定义：

K =
F
e

（4）

其中 e表示轴承外圈沿载荷方向的位移。

图 6是挤压位移对弹性波纹环应力和刚度的

影响情况。从图中可以看出，弹性环的应力随着

挤压位移的增加而增加，这是由于挤压位移的增

加使弹性波纹环所承受的载荷增加，从而导致弹

性波纹环弯曲变形过程中的局部弯矩增加，最终

导致其应力增加。并且应力与挤压位移呈线性关

系，这种线性关系使弹性波纹环在设计过程中更

容易调整其极限挤压位移；而弹性环的刚度同样

随着挤压位移的增加而略有增加，增加的幅度很

小，因此，在对弹性环进行粗略设计时，为了计算

简单，可以认为弹性环刚度在挤压过程中近似不

变的值，这给工程设计带来了很多方便。
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图 6    a=0.1 mm、 n=8、t=2 mm、D=47 mm时弹性环应力

和刚度随位移变化曲线

Fig. 6    Curve of stress and stiffness of elastic ring with

displacement when a=0.1 mm, n=8, t=2 mm, D=47 mm
 

首先研究了在恒定位移载荷作用下的各个几

何参数对于弹性环应力和刚度的影响情况。图 7（a）
是弹性环应力和刚度随弹性环厚度变化的曲线。

从图中可以看出，弹性环的应力和刚度都随着厚

度的增加而增加，并且弹性环厚度越大，刚度的

增加越显著，而应力的增加则逐渐缓慢。这是因

为弹性环厚度的增加使弹性环在弯曲时截面的惯

性矩增加，从而导致刚度的增加。图 7（b）是弹性

环应力和刚度随波纹周期数的变化曲线。从图中

可以看到，弹性环的刚度随着波纹周期数的增加

而增加。这是因为随着周期数的增加，一个周期

内的弹性环长度逐渐变小，这使得一个周期内的

弹性环的弯曲刚度增加，从而使弹性环整体的刚

度变大。而弹性环的应力也随着波纹周期数的增

加而线性增加。图 7（c）表示波纹幅值对弹性环

应力和刚度的影响情况。由于波纹幅值代表了弹

性环可以被挤压的极限位移，因此在研究波纹幅

值的影响情况时，给出了两种不同的位移载荷形

式，一是位移载荷为固定值 e=0.05 mm，二是位移

载荷为波纹幅值的一半 e=0.5a。从图中可以看出，

当 e=0.05 mm保持不变时，波纹幅值的改变对弹

性环应力没有影响；当 e=0.5a时，弹性环应力随

波纹幅值的增加而线性增加，这里弹性环应力的

 

(a) 弹性凸台环应力分布

(b) 凸台处局部放大图

(c) 弹性波纹环应力分布
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图 5    弹性环Mises应力分布

Fig. 5    Mises stress distribution of elastic ring
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增加是由于波纹幅值的增加导致挤压位移增加，

从而使弹性环应力增加。所以，在恒定挤压位移

的情况下，波纹幅值对弹性环应力没有影响。对

于压缩刚度，当 e=0.5a时，波纹幅值没有影响；当

e=0.05 mm固定时，弹性环刚度随着波纹幅值的

增加而略有减小，这是因为当挤压位移保持不变

而波纹幅值增加时，其效果相当于波纹幅值不变

而挤压位移减小，因此弹性环刚度会有小幅度的

减小，但是影响程度很小。所以，整体来说，在挤

压位移恒定的情况下，波纹幅值对弹性环应力和

刚度都没有太大的影响。

讨论轴承尺寸对弹性环应力和刚度的影响情

况，即当轴承型号不同时导致的弹性环直径的改

变所造成的影响。此时弹性环的其他尺寸固定，

厚度 t=1 mm，幅值 a=0.1 mm，周期数 n=8。图 8
是弹性环直径对弹性环应力和刚度的影响情况。

为方便比较，有限元计算时不同型号的轴承其宽

度都取表 1中的减振轴承宽度 B=12 mm。从图中

可以看出，随着弹性环直径的增加，弹性环的应

力和刚度都在减少，并且减小速度逐渐变缓。这

是因为当弹性环的直径增加时，弹性环的周长增

加，在一个周期内的长度也增加，从而导致弹性

环的刚度降低。所以，弹性环的直径对弹性环的

应力和刚度有着显著的影响。
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Fig. 8    Influence of inner diameter D of elastic ring on stress and
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研究了在恒定力载荷作用下弹性环厚度和周

期数对弹性环应力的影响。图 9（a）是弹性环应

力和位移在不同波纹幅值下随厚度的变化曲线。

从图中可以看出，弹性环的应力随着弹性环厚度

的减少先增加再减小，而位移随着厚度的减小先

增加之后保持不变。这是由于厚度减小会导致弹

性环的刚度减小，在恒定力载荷的情况下，弹性

环的位移会不断增加，当位移增加到与波纹幅值

相等后，就会达到弹性环的位移极限，弹性环被

压平，之后位移将保持不变。而当位移不变时再

减小弹性环的厚度，相当于恒定位移情况下减小

弹性环厚度，此时弹性环应力会随着厚度减小而

减小。图 9（b）是波纹周期数对弹性环应力和位
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移的影响。从图中可以看出，弹性环的应力随着

波纹周期数的减小先增加后减小，位移随着周期

数的减小先增加后不变。其原因与厚度因素的情

况一样，周期数减小导致弹性环刚度减小。

 4    振动冲击性能分析

为了研究减振轴承的减振效果，对设计的减

振轴承的振动冲击性能进行分析。减振轴承中轴

承型号仍是 7005C角接触球轴承，弹性波纹环具

体尺寸如表 1所示，其中为了模拟真实振动冲击

的情况，将模型中内部轴承和轴作为一个整体，

如图 10所示。由于减振轴承中的弹性环可以构

成挤压油膜阻尼器，所以减振轴承可以在振动冲

击的过程中引入阻尼，本文在减振轴承振动冲击

过程中设定其阻尼系数 c=4 000 N/m·s。

本文研究了不同情况下轴承冲击时所受反力

的响应情况。其具体工况为：轴承和轴的总质量

为 6.74 kg，以 100 mm/s的初速度向下冲击，研究

12 ms内轴承受到的冲击力变化情况。图 11给出

了无弹性环和有弹性环时减振轴承中轴承在冲击

时承受的反力变化情况。从图中可以看出，在无

弹性环时，轴承在赋予一个初速度后，会迅速与

轴承座发生冲击，冲击力在很短的时间内达到一

个峰值 9 210 N，之后经过高频振荡冲击力逐渐趋

于 0 N；而在加入弹性环后，冲击力增加到峰值相

对缓慢一些，并且冲击力的峰值相对无弹性环的

情况其峰值小了很多，约为 2 000 N。所以，当轴

承以一定的初速度冲击时，加入弹性环的减振轴

承可以有效降低轴承受到的冲击力，减振轴承可

以起到缓冲作用。

µ

同时，图 11也给出了加入弹性环后，弹性环

与轴承和外套之间是否考虑摩擦、是否考虑油膜

阻尼的情况下反力响应的差异，图中 表示弹性环

与轴承和外套之间的摩擦因数，c表示阻尼系数。

可以看到，随着摩擦和阻尼的引入，反力在振动

中会不断的衰减，说明减振轴承中存在着能量耗

散，可以在轴承振动过程中消耗一部分外界激励

振动的能量，起到减振阻尼器的作用。
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整体来说，由于弹性波纹环的引入，首先它为

轴承加入了一缓冲装置，轴承在振动冲击时其受

到的冲击力可以大幅度减小，这对轴承自身起到

了一定保护作用，同时也可以在振动过程中降低

噪声。其次，弹性波纹环的存在使减振轴承构成

一个变膜厚的挤压油膜阻尼器。阻尼的引入使减

振轴承在振动过程中可以消耗一部分外来激励能

量，起到减振阻尼器的作用。同时，阻尼的存在

可以使轴承在工作时经过临界转速的时候有效地

抑制共振振幅。

最后讨论一下弹性波纹环的疲劳问题，文献 [23]
给出了 60Si2Mn弹簧钢的疲劳极限为 1 118 MPa。
本文的研究表明，适当选取结构参数很容易把弹

性波纹环的应力设计在 1 100 MPa以下，从而满

足疲劳寿命设计要求。

 5    结　论

本文设计了一种嵌入弹性波纹环的减振轴承，

改善了弹性环的应力分布，为减振轴承弹性环的

设计提供参考。建立了减振轴承的力学分析模型，

应用有限元软件进行分析，研究了不同形式载荷

下几何参数对弹性环应力和刚度影响情况。并对

减振轴承进行振动冲击性能分析。主要结论如下：

1） 在相同尺寸和某一相同工况下，弹性波纹

环的最大 Mises应力为 494.39 MPa，而弹性凸台

环的最大 Mises应力为 1 356.2 MPa，改进后的弹

性波纹环应力降低了 64%。

2） 挤压位移与弹性环最大 Mises应力呈线性

关系；挤压位移对弹性环刚度有一定的影响，位

移增加，弹性环刚度略有增加。

3） 在恒定位移的情况下，弹性环厚度、波纹

周期数和弹性环直径对弹性环应力和刚度有着显

著的影响，厚度和周期数越大，弹性环应力和刚

度越大；直径越大，弹性环应力和刚度越小。弹

性环的波纹幅值对弹性环应力和刚度影响很小。

在恒定力载荷情况下，弹性环的应力随着厚度和

周期数的减小，先增加后减小。

4） 弹性波纹环的加入，使轴承具有缓冲作用，

可以有效降低轴承所受到的冲击力；而减振轴承

中的油膜阻尼可以在一定程度上消耗外界的激励

能量，并在轴承发生共振现象时可以有效抑制轴

承的振动幅值。
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