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摘  要 

轴承是旋转机械中不可缺少的重要零件之一，其力学特性分析与轴承的设计和应用密切

相关，而评定滚动轴承实际工作性能的各项技术因素如承载能力、疲劳寿命、变形与刚度等，

都涉及到弹性接触问题。用有限元法求解轴承的接触问题，分析应力分布和弹性变形等，将

成为提高滚动轴承的承载能力和使用寿命及进行优化设计的关键。本文的主要研究如下： 

首先，用Hertz线接触理论计算了NU311直母线圆柱滚子轴承的接触应力和弹性变形，并

用有限元软件ANSYS对相应轴承进行了接触非线性问题的数值模拟，将有限元分析结果与

Hertz理论的结果进行比较，验证了有限元接触模型的正确性。 

其次，利用切片法，得到了滚子修型母线为直线、直线加圆弧和圆弧时的载荷分布，并

以滚子用圆弧修型的NU311轴承为例，得到不同凸度量下的载荷分布，确定了最佳凸度量及载

荷与凸度量的匹配关系；用ANSYS的参数化设计语言APDL，实现滚子和内、外圈滚道均带凸

度的NU系列轴承参数化有限元分析，并用VB对ANSYS进行二次开发，建立有可视化界面的

圆柱滚子轴承接触分析软件。通过对不同凸度量下的有限元分析和结果比较，确定出NU311

轴承在该设计载荷下的最佳凸度量，降低了最大接触应力，提高了承载能力和使用寿命。 

然后，研究了基于ANSYS的滚子结构减重的优化设计方法：以滚子的长度和直径为设计

变量，滚子体积为目标函数，在保证轴承承载能力和刚度的情况下，使滚子的质量最小，即

减小了离心力，提高了高速轴承的疲劳寿命。 

最后，在切片法的基础上，推导出凸度圆柱滚子轴承径向刚度的计算方法，讨论了滚子

采用三种不同修型母线时，轴承刚度随载荷的变化规律，分析了凸度量对刚度的影响；并在

考虑陀螺力矩的情况下，将轴承分别简化为刚性支承和弹性支承，研究了用ANSYS计算转子

临界转速的方法，为更复杂的转子系统动力特性研究提供了参考。 
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ABSTRACT 

The bearing is one of essentially important components for the revolving machinery, whose 

mechanical characteristics analysis of the roller bearing is closely related to the bearings design and 

application. Several main technical factors used to evaluate the practical working performance of the 

bearing, such as loading capacity, fatigue life, deformation and stiffness should be involved in the 

contact problem. Contact problem of roller bearing could be solved to analyze stress distribution and 

elastic deformation on the base of finite element method, which is the key for optimization design of 

increasing the life span and loading capability of bearings.  

Firstly, contact pressure and elastic deformation of NU311 cylindrical roller bearing with straight 

line profile is calculated based on hertz contact theory. ANSYS is used to simulate nonlinear contact 

problem of the roller bearing. The numerical simulation result of finite element method is compared 

with solution of hertz contact theory, which verity the finite element contact model.  

Secondly, a method of section-cutting is used to get the load distribution of roller with different 

profile, such as straight line, straight line and circle arc, circle arc. The best crown and the relation 

between load and crown of NU311 roller bearing with circle arc profile of roller is determined; APDL 

is used to create a parametric model of bearing and solution process. ANSYS is developed with VB to 

create special software of contact analysis of cylindrical roller bearings of NU series with friendly 

interface. Taking NU311 with crowned roller, crowned inner and crowned outer for example, the best 

crown under the design load is determined by comparing with the results of finite element method, 

which could increase the loading capacity and life of roller bearing.  

Then, taking the length and diameter of roller as design variable, the mass as object function, 

structure of roller is optimized with ANSYS by optimum design in the assurance of loading capacity 

and stiffness of roller bearing, which could decreasing the centrifugal force and increasing the life 

span of high speed bearings. 

Last, radial stiffness of crowned cylindrical roller bearing is deduced based on section-cutting 

method. The regularity of radial stiffness as loading is compared, with three different profiles of roller. 

The influence of magnitude of crown to radial stiffness is found. Taking the gyroscopic couple in 

consideration, the critical speed of rotor is calculated based on ANSYS under rigid and elastic bearing 

support respectively.   
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第一章 绪论 

1.1 引言 

滚动轴承是一种精密的机械基础件，是通用性很强、标准化、系列化强度较高的机械基础

件，包含了丰富制造、使用及维护技术内涵的先进制造技术的载体。轴承工业作为机械基础工

业，其技术水平高低，对一个国家的工业技术发展水平具有一定的代表意义。如果说一个不具

有轴承工业的国家，不是一个完整意义上的工业化国家的话，那么一个不具有先进轴承技术水

平的国家，则很难说是一个拥有了先进制造技术的国家。我国轴承工业技术水平与国外先进技

术水平相比，目前还存在着很大差距，需要我们不断地缩小。 

首先，世界十大轴承公司已有九大轴承公司在中国合资或独资建厂，近期以来，又陆续出

现新建的合资或独资企业，增加新项目，不断扩大规模的势头，如昆山NSK实施的二、三期工

程，已相继启动，TIMKEN和NEK在苏州的合资建厂，一期工程也正在紧锣密鼓地进行等等。

其次，国外大轴承公司有资金、产品、技术等方面的优势，而在中国建厂后也将采取人员和采

购本地化的策略，使成本降低，从而使国内轴承企业原来存在的劳动力价格低的比较优势，产

品价格低的市场优势等，都将不复存在了[1]。因此，要想使我国的轴承行业能够承受国外大公

司的冲击，振兴我国的轴承行业，就必须提高产品的技术含量，研究出新型的轴承，以提高轴

承的寿命。 

一般工作条件下，滚子轴承的主要失效形式是表面疲劳点蚀，如果不存在偏载，疲劳点蚀

常发生在滚子端部附近，或是内外圈与滚子端部接触的部位。滚动轴承在重载高速运转时，滚

动体在滚动接触的交变应力的作用下，最大切应力发生在零件的次表面层。处于该区的材料在

非金属夹杂物或粗大碳化物处形成应力集中而出现微裂纹，大多数的次表面疲劳剥落正是以这

些微裂纹作为疲劳裂纹源，扩展形成剥落，最终造成滚动体的失效。为了提高滚子轴承的承载

能力、疲劳寿命等，人们进行了大量的研究工作。 

轴承的滚子母线修型技术是提高滚动轴承疲劳寿命的主要措施[2]。早在上个世纪30年代末

Lundberg就提出了母线修型的基本理论，直至60年代SKF轴承公司进一步发展了滚子轴承的修

型技术。 

目前，工程中主要采用的滚子母线修型曲线有[1,3]：圆弧曲线(b)、直线加圆弧(c)、对数曲

线(d)等，如图1.1所示。其中，对数曲线滚子轴承，在理论和实践中被公认为是一种最佳的滚子

轴承。然而，各种曲面的加工均属于外廓修型的改进，而且这类修型的测量精度是在微米数量

级。因此，这种修型方式需要高精度的机械加工技术，如果加工精度不够，就不能得到正确的

外廓曲面，那么应力集中就不能避免，这意味着这类轴承对加工精度敏感。  
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              a.直母线滚子  b.圆弧曲线滚子  c.直线加圆弧滚子  d.对数曲线滚子 

图 1.1 常见修型滚子的类型 

目前工程中常用“三凸”轴承[4]，即滚子和内、外圈滚道均有凸度的轴承，同样可以很好

的减小边缘应力集中的产生，从而提高轴承的承载能力和使用寿命。该修型方法在工艺上比较

容易实现，且当凸度的匹配关系合理时，滚子全长接触并且两端无边缘应力集中，并且能适应

一定的偏载负荷作用，因此得到广泛的应用[5]。 

1.2 研究背景 

1.2.1 我国轴承工业的发展历程 

二十世纪初，随着汽车工业的飞速发展，出现了大规模生产滚动轴承的专业厂。尤其是在

第二次世界大战以后，随着航空、航海、宇航、核能、电子计算机等工业的迅猛发展，对滚动

轴承的性能、可靠性、寿命等提出了越来越高的要求，从而大大促进了对滚动轴承的结构设计、

计算理论、摩擦特性分析、制造技术、试验方法等方面的研究，也在这些方面取得了许多进展。

但是，由于计算手段的制约，以往人们主要靠手工进行运算，仅仅是对滚动轴承的定量分析所

涉及的庞大的数值计算，仅靠手工是无法想象的，因而对滚动轴承的分析多以简单的经验公式、

类比设计为主，无法对其进行深入分析。 

轴承是机械工业使用广泛、要求严格的配套件和基础件，被人们称为机械的关节。由于使

用范围广泛，决定了轴承品种的多样性和复杂性。由于要求严格决定了轴承质量和性能的重要

性。轴承制造业是一种精密的基础件制造业，它的精度以0.001mm来衡量，而普通机械零件的

制造公差一般只有0.01mm[6]。电机的噪声和振动，在很大程度上取决于轴承质量；高精度机床

主轴的摆差和温升，更是与轴承质量息息相关。通讯卫星的消旋装置中，轴承性能直接影响其

通讯效果；航天、航空中关键轴承发生故障,就会造成严重的事故。总之，工业、农业、国防、

科学技术和家用电器等各个领域中的主机，其精度、性能、寿命、可靠性和各项经济指标，都

与轴承有着密切的联系，而且轴承工业的发展还关系着我国重大技术装备的制造水平及机械设

备的出口能力。 

轴承在国民经济和国防建设中正在起着越来越重要的作用：新中国建立前，轴承制造业几

乎是一片空白。机械设备配套和维修需要的轴承基本上依赖进口。当时，仅在辽宁省瓦房店和

沈阳、上海及山西省长治等地有一些轴承厂、店，但能独立生产轴承四元件（内外套圈、滚动
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体和保持架）的工厂没有一家。1949年，全国轴承年产量仅为13.8万套。中国建立五十年来，

轴承工业飞速发展，轴承品种从少到多，产品质量和技术水平从低到高，行业规模从小到大。

目前，我国轴承产量达20亿套以上，产值已超过200亿元，年出口量逾7.7亿套，出口创汇约达7

亿美元，世界排名第4，满足国内所需产品品种的70%以上，满足所需数量90%以上，出口量也

以较高的比例递增[7]。我国已步入世界轴承大国的行列，但大不等于强。我国轴承工业虽然产

能很大，但在生产集中度、研发和创新能力和设计制造水平等方面都与世界轴承强国有较大的

差距，造成产品的技术质量水平低，品牌效应差，市场竞争力弱的局面，这与轴承的生产大国

的地位极不相称。主要有这样三个方面的差距[8]：行业生产集中度低、研发和创新能力低、制

造技术水平低，轴承的发展要从这几个方面着手改革。 

1.2.2 存在问题 

轴承在机械中既是载荷支撑件，又是运动连接件，滚动轴承将相互转动的固定体与活动体

之间的滑动摩擦变为滚动摩擦，摩擦损失小，是一种精密的机械元件[9]。滚子轴承为滚动轴承

中的一种，分析的困难在于滚动体和圈体的接触。滚动体在空载情况下与套圈接触为一条线，

随着载荷的增大，线接触变为面接触，其接触区域的位置、大小、形状、接触面压力及摩擦力

分布等接触参数在分析前未知，它们随外载荷的变化而改变，是边界非线性问题，因此它一直

是工程学和力学共同面临的难题。即使采用数值分析方法也有很大的难度，对于接触问题并不

存在通用解法。也正是因为该问题的普遍性和复杂性，该问题的计算分析也显得尤为重要，吸

引了许多学者从理论和实验方向去努力。目前，对于滚子轴承而言，滚子和内外圈滚道有凸度

的滚子轴承的相关研究较少。因此，在不考虑游隙的情况下，分析凸度滚子轴承的静态接触问

题及其力学特性的研究，对实际工况下的轴承及轴承类零部件是有重要意义的。  

接触问题是非线性问题，而且其接触半径很小，所以网格划分是一个十分关键的问题，单

元长度一般取小于接触半径的一半为宜[10]。其次，占用计算机资源大和计算时间长，由于模型

的建立需要大量的节点和单元，尤其在接触部位要网格细化，需另外占用大量的内存空间，耗

费大量的计算机资源，即使在小型工作站上完成非线性接触问题的分析计算，也只能进行少数

接触面的精确分析，当接触面较多时，需要在小型计算机上完成。 

由于通常的设计方法在进行轴承的设计分析时，暴露出计算过程复杂、烦琐、难度大、数

值计算中的精度低等不足，这些都制约着企业产品创新能力的提高。在滚动轴承系统分析中，

需要利用新技术、新方法来有效地协调各种学科的计算。 

随着有限元法的发展，大型商用有限元软件，如ANSYS，NASTRAN等的出现和日趋完善，

以及计算机硬件配置的不断提高，为解决大规模的复杂工程问题提供的一种很好的方法和手段，

使得计算模型更加接近真实情况，结果更加准确并且速度快，促进了滚动轴承三维数值仿真的
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发展[11-13]。近几年，国内外在滚动轴承设计方面获得的最新成果，一些研究者借助于有限元软

件对轴承进行结构分析计算，并以此作为进行轴承的结构设计的依据，可以看出每一项成绩的

取得都与有限元技术和计算科学的应用有着直接的关系。 

1.2.3 研究目的和意义 

1) 轴承是旋转机械中不可缺少的重要零件之一，其力学特性分析与轴承的设计和应用密切

相关。一般说来，接触应力和变形的计算是滚动轴承分析的基础。在考虑滚动轴承内的负荷分

布、刚度、润滑、摩擦、振动以及轴承寿命时，都必须首先计算接触应力和变形。接触应力对

轴承的接触疲劳和摩擦有重要的影响，在很大程度上决定着轴承的寿命。由于接触面很小，即

使负荷不太大，接触应力也可能相当高的。 

在工程运用中，评定滚动轴承实际工作性能的各项技术因素如承载能力、疲劳寿命、变形

与刚度等，这些问题都涉及到弹性接触问题，与轴承的受力状态密切相关。尤其是最大滚动体

载荷，因为其峰值接触应力直接影响着轴承系统的疲劳寿命，是确定轴承使用寿命和可靠性的

关键因素[14,15]。因此，用有限元法求解轴承的接触问题，分析应力分布和弹性变形等，以后将

会成为进行轴承设计的基础和发展方向。 

2) 普通直母线型滚子轴承在受载后滚子两端不可避免地产生边缘应力集中，即所谓的“边

缘效应”，滚子或滚道上靠近滚子端部的区域就会发生早期接触疲劳点蚀。研究表明[2,3]，轴承

的寿命约与应力的7~9次方成反比，“边缘效应”的产生将使轴承的疲劳寿命大大降低。 

目前，工程中使用带凸度的滚子以避免或降低直母线滚子和内外圈接触引起的“边缘效应”，

但对滚子和滚道带凸度轴承的相关研究较少。值得注意的是，不合理的凸度量可能使滚子轴承

修型滚子不但没有达到降低应力的目的，反而会使边界应力集中比普通直母线更严重，凸度则

失去了意义。同时，设计凸度量时必须综合考虑轴承的实际载荷工况以及内、外滚道的凸度及

凸度量变化。 

因此，有必要对凸度滚子轴承的力学特性和结构设计的新方法等进行研究，为轴承的设计

提供更多可参考的依据。 

1.3 接触问题分析方法的发展趋势 

1.3.1 接触问题研究的发展 

接触问题在工程实际中的重要性不言而喻[16,17]。接触理论早在 1882年有 Hertz依据弹性理

论而推导出结果[18]，该理论是单体在简单几何特性条件下由接触面的压力分布，与接触面上所

作用的负荷对于形变假定所得到的，然而，由于接触面和多体的接触特性十分复杂，迄今为止，

还未找到求解接触问题的一般方法。 
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继 Hertz 后半个多世纪接触问题的研究几乎没有进展，从本世纪五十年代以来，出现了几

本关于接触理论的专著。然而由于实际工程问题的复杂性，使得接触理论很难直接应用，尤其

对于三维摩擦接触问题，即使对于简单结构和简单载荷作用的情况，也很难甚至无法用解析公

式表示、求解，但解析计算给出的结果很好，是封闭的解析解，能抓住物理本质所以仍在向前

发展[19,20]。随着电子计算机的发展，接触问题求解由解析计算向数值计算发展[21]。随着数值计

算方法及技术的飞速发展，有限元法是解决现代工程技术领域中实用性最强，应用最广泛的数

值模拟方法，在非线性问题的计算中，具有相对完善的有限元法最具优势。在过去的几十年中，

用于接触问题的数值求解方法有了很大的发展，例如 Newton-Raphson法求解未知边界问题，用

到离散模型大多为有限元法及边界元法。接触问题的有限元代表性解法有[9]：罚函数法（Penalty 

functional method）、拉格朗日乘子法 (Lagrange multiplier method)及增广拉格朗日乘子法

(augmented Lagrange method)。 

国内对于接触问题的也开展了大量的研究并且取得了科研成果，如胡运南对无摩擦三维弹

塑性接触应力分布与变形进行了分析[22]，任波研究了基于集群的接触/碰撞有限元法并行策略
[23]，姜韶峰对高速精密密封角接触轴承的静承载能力进行了分析[24]，陈一鸣，刘德义研究了接

触问题中的边界元法及其最优罚因子[25]，刘莉娜研究了基于有限元法的预紧力作用下的静接触

问题[26]。最近几年，商业有限元软件在求解接触问题上已有了很大发展，如 ANSYS、MARC

等软件在国内外都得到广泛应用。 

1.3.2 接触问题的求解方法概述 

目前解决接触问题的计算方法主要有以下几种[27]： 

1) 传统赫兹理论： 

已发展了一套对于弹性接触很成熟理论体系，对空间接触和平面接触都有基本解法。但赫

兹理论是基于弹性理论且在理想模型下推导出典型接触问题的位移应力分析公式，计算也比较

复杂繁琐，这些研究成果在分析复杂形体、大面积接触等具体的工程实际问题时存在着很大的

局限性，不能很好的解决。 

2）边界元法： 

边界元法也是一种发展较快的精确的数值分析方法，在包括接触分析、应力集中、断裂机

理等问题上已被证明较为精确。边界元法的基础是利用问题的基本解建立边界积分方程。其主

要优点是：(1) 由于仅将区域的边界进行离散，使问题降低了一维，将三维问题转化为二维问

题来处理，这样使输入数据少、计算时间少，便于计算机应用；(2) 由于仅对边界离散，离散

化误差仅来源于边界，计算区域内的物理量时，无需全部求出就可计算指定点的值，因此计算

精度高、效率高；(3) 由于边界元法基本解的奇异性，能较好处理一些关于应力集中的问题。
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但是，它在材料和几何非线性问题上相对于有限元法的发展还不是很普遍和成熟，且需要较多

的数学知识，求解不易。 

3) 有限元法： 

计算机技术的发展为接触问题的各种算法的实现提供了有力的工具，而有限元法则为复杂

结构的应力分析奠定了坚实的基础，从而为各种复杂的接触问题通过各种数值解法解决提供了

可能性，并且随着一些有限元软件的成熟，利用有限元软件分析接触问题得到越来越广泛的应

用。此外，在各种文献中，解决接触问题的还有超元技术、数学规划解法等。目前应用有限元

法及有限元分析软件进行计算是分析接触问题的最佳方法和发展趋势。 

1.4 本文主要研究内容 

轴承的力学特性分析与设计和应用密切相关，而评定滚动轴承实际工作性能的各项技术因

素如承载能力、疲劳寿命、变形与刚度等，均与接触问题相关。研究表明，轴承的寿命约与应

力的 7~9次方成反比 [28,29]，因此对滚动轴承进行接触问题的有限元分析具有十分重要的意义，

将成为提高其承载能力和使用寿命及进行优化设计的关键。本文的主要内容概括如下： 

第一章，介绍了滚动轴承的发展和研究概况，我国轴承工业的发展历程及目前存在的问题，

接触问题研究的发展趋势等； 

第二章，介绍了赫兹线接触问题的基本理论，研究了赫兹接触理论在滚动轴承计算分析中

的应用，并以本课题的 NU311短圆柱滚子轴承为例，计算了接触应力和弹性变形量。 

第三章，用 ANSYS 软件对直母线滚子轴承进行接触非线性问题的有限元分析：阐述了轴

承边缘应力产生的原因，它造成了轴承的早期疲劳失效。以短圆柱滚子轴承 NU311 为例，用

ANSYS 建立了三维模型并进行有限元分析，模拟了边缘应力的产生，应力分布与实际情况相

符。并将有限元计算结果与 Hertz 理论的解析解做比较，验证了该有限元模型的正确性，为后

面的设计分析提供了基础。 

第四章，凸度滚子轴承的理论分析与有限元数值模拟：用切片法编程计算，得到三种不同

凸度修型滚子的载荷分布。并以圆弧修型的 NU311为例，得到不同凸度量时滚子的载荷分布，

依此确定最佳凸度量及凸度量和载荷的匹配关系。 

用 ANSYS 的参数化设计语言 APDL，实现了滚子和内、外圈均带凸度的轴承接触问题的

参数化有限元分析。并用 VB 对 ANSYS 进行二次开发，创建有可视化界面的 NU 系列圆柱滚

子轴承接触分析的软件，输入对应参数（如改变结构尺寸、材料，载荷等）即可在 ANSYS 后

台完成整个有限元分析过程。通过对不同凸度量下有限元分析结果的比较，确定 NU311轴承在

该设计载荷下的最佳凸度量，提高了轴承的载能力和使用寿命。最后，讨论了滚子的长度和直

径对最大应力和弹性趋近量的影响。本章的分析方法和相关结论为滚子轴承设计提供了依据和
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基础。 

第五章，在前一章参数化设计的基础上，研究了基于ANSYS的高速轴承的滚子减重优化设

计方法：以滚子的长度和直径为设计变量，滚子的体积为目标函数，在保证轴承承载能力和刚

度的情况下，使滚子的重量最小。优化后，减小滚子作用于外圈的离心力，降低了外圈破坏的

几率，提高了轴承在高速运转时的疲劳寿命，为高速轴承的设计提供了一种很好的方法。 

第六章，在切片法的基础上，推导了凸度圆柱滚子轴承径向刚度的计算方法，比较了滚子

为直线、直线加圆弧和圆弧三种不同修型母线时，轴承刚度随载荷的变化规律，并分析了凸度

量对刚度的影响。最后，在考虑陀螺力矩和剪切变形的情况下，将轴承简化为刚性支承和弹性

支承，研究了用 ANSYS计算转子临界转速的方法，为更复杂的转子系统研究提供了参考依据。 
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第二章 滚动轴承计算分析的理论基础 

2.1 引言 

滚动轴承设计的主要目的是确定合适的几何结构及相应的尺寸，以满足轴承性能和寿命的

要求，其几何结构与其力学特性有密切联系，直接影响轴承的载荷分布、刚度等特性[10]。 

接触应力和接触变形的计算是滚动轴承分析的基础。在考虑滚动轴承的载荷分布、刚度、

润滑、摩擦、振动以及轴承寿命时，首先都必须计算接触应力和接触变形。 

接触应力和变形是两个曲面物体相互挤压时，在接触部位邻近的应力和变形[30]。就滚动轴

承而言，空载下滚动体和内外圈滚道之间为线接触（或点接触），在负荷作用下，接触线（或接

触点）邻域变形，负荷作用在微小的面积上称其为接触面。接触面的形状取决于两物体在接触

线（或接触点）的曲率，接触面积随负荷增加而加大。沿接触面压力分布是不均匀的。与此同

时，由于接触部位邻近区域的变形，两物体将互相趋近。由此，接触应力和变形问题的分析就

在于：计算接触部位的应力分布、接触面的形状和尺寸、以及两物体的互相趋近量。 

本章主要讲了在弹性范围内，利用 Hertz理论求解接触问题，并针对圆柱滚子轴承，将 Hertz

理论的应用于轴承的理论分析计算。本文“径向”是指作用线经过轴承的几何中心并垂直向下

的方向，并非沿轴承的半径方向。 

2.2 Hertz弹性线接触理论 

作为滚动轴承分析理论基础之一的弹性接触理论是由 Hertz 理论求解线接触问题时，采用

如下假设[3,30-31]： 

(1) 接触物体只产生弹性变形，并服从虎克定律。 

(2) 负荷垂直于接触表面，即接触表面完全光滑。 

(3) 接触面的宽度与接触物体表面的曲率半径相比很小时，可以采取弹性半空间的基本解。 

(4) 柱体的长度远大于直径，可视为无限长。 

2.2.1 线接触问题 

图 2.1所示，相互平行的圆柱滚子与套圈的滚道，在滚子的有效长度 l，负荷 Q，负荷线密

度 q，三者的关系为： 
Qq
l

=                                 (2.1) 
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图 2.1 两弹性柱体的线接触示意图 

2.2.2 接触应力及接触面尺寸 

负荷作用下，在界面上形成了宽度 2b、长度 l的矩形接触面（图 2-2）。在区间-b≤x≤b内，

接触应力沿接触区按椭圆分布[31]，可表示为： 

                                  2
0( ) 1 ( )yp y p

b
= −                          (2.2) 

最大接触应力： 

                             2
0 2 2

1 2

1 2

2 )
1 1( )

qp

E E

ρ
µ µπ

∑
=

− −
+

                      (2.3) 

接触半宽度： 

                              
2 2

1 2

1 2

1 14 ( )qb
E E
µ µ

π ρ
− −

= +
∑

                    (2.4) 

 

图 2.2 接触区域示意图 
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对于圆柱滚子轴承，计算方法如下。 

滚子与内圈主曲率和： 

                                  
2 2

i
i wd d

ρ∑ = +                               (2.5) 

滚子与外圈主曲率和： 

                                 
2 2

o
o wd d

ρ∑ = +                               (2.6) 

 

图 2.3 接触区应力分布示意图 

2.2.3 弹性变形量 

线接触问题的弹性变形量亦称弹性趋近量δ ，没有准确的解析解，但是存在很多近似公式

和经验公式，其中 Palmgren给出了滚动轴承常用的钢制滚子的经验公式[32]： 

                               
0.9

-5
0.83.83 10 Q

l
δ = ×                              (2.7) 

其中，b,l的单位为 mm， ρ 的单位是1/ mm，Q的单位是 N， p , 0p 的单位是 MPa 

2.3 滚动轴承的载荷分布 

分析径向载荷作用下向心滚子轴承中的载荷分布，通常分为在径向游隙为零和不为零两种

情况[31]，本章只讨论径向游隙为零时的情况。 
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图 2.4 轴承的载荷分布 

最早为 Stribeck 所研究，如上图，考虑有一个滚动体的中心位于径向载荷的作用线上。此

时，上半圈的滚动体不承受载荷，而下半圈的滚动体承受载荷。分析此静不定问题，由内圈在

外载荷 rF 和滚动体载荷Qψ 作用下的平衡条件为： 

                          0
1

2 cos
k

r
j

F Q Qψ ψ
=

= + ∑                           (2.8) 

其中 / 2ψ π≤ 。 

不考虑套圈的弯曲变形，角度ψ 处的变形协调条件 

                          max cosψδ δ ψ=                                  (2.9) 

由
t

n nK Qδ = 得： 

                          
1

0 0

( ) t
Q
Q
ψ ψδ

δ
=                                     (2.10) 

代入(2.8)和(2.9)得： 

                              0
r

r

FQ
ZJ

=                                   (2.11) 

其中：  
1 1/1 2 cos t

rJ
Z

ψ++
= ∑

； 0Q 为最下面一个滚子受力。 

通常对于滚子轴承： 

                            0 4.08 rFQ
Z

=                                 (2.12) 
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2.4 计算实例 

计算所用轴承为NU311短圆柱滚子轴承，该类型轴承的几何参数如图2.5，其额定动负荷Cr

＝122KN，基本参数见表2.1。 

 

图 2.5 圆柱滚子轴承的几何参数 

表 2.1 NU311轴承的基本参数 

基本参数 

公称内径d 

公称外径D 

内圈内径Fw 

宽度B 

滚子数Z 

滚子直径Dw 

滚子长度L 

刚弹性模量E 

泊松比µ  

径向载荷Fr 

55mm 

120mm 

70.5mm 

29mm 

13  

18mm 

19mm 

208000N/mm 

0.3 

0.2Cr 

由(2.12)式可知，无游隙时，受载最大的滚子负荷为： 

                              max
4.08 7658FrQ N

Z
= =                         (2.13) 
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                              max 403 /
e

Qq N mm
l

= =                           (2.14) 

                             
2 2 0.138 /i

i w

mm
d d

ρ∑ = + =                       (2.15) 

3 23.34 10 4.3 10
e

qb mm
l ρ

− −= × = ×
∑

              (2.16) 

对于轴承钢制滚动轴承，线接触的接触应力和变形的计算公式为： 

0.9
-5 3

0.83.83 10 11.4 10i
e

Q mm
l

δ −= × = ×                 (2.17) 

               

                 0 2 2
1 2

1 2

2 190.6 1421.8
1 1( )

qp q MPa

E E

ρ ρ
µ µπ

∑
= = ∑ =

− −
+

        (2.18)                

该处所求为滚子与内圈的接触应力和变形，滚子与外圈的求解方法相似。低速轴承的破坏

通常是发生在滚子和内圈处，因此，本章未计算滚子与外圈的变形与应力。 

2.5 本章小结 

本章介绍了赫兹接触问题的基本理论及赫兹接触理论在滚动轴承分析计算中的应用，并以

本课题研究的短圆柱滚子轴承为例，计算了接触应力和弹性变形量等。 
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第三章 直母线圆柱滚子轴承接触问题的有限元分析 

3.1 引言 

机械中各个零部件之间的力的传递，总是通过两零件的接触来实现的。接触问题一直是非

线性问题中的难点之一，是普遍存在的力学问题。例如汽车车轮和路面的接触，火车车轮和铁

轨的接触，发动机活塞和气缸的接触，轴和轴承的接触，齿轮传动过程中齿面的接触，以及本

文分析的轴承滚子与内、外圈滚道的接触等，可以说是无处不在。除了共形面（即两相互接触

面的几何形状完全相同，处处贴合）相接触的情况外，大量存在着异形曲面相接触的情况。这

些异形曲面在未受到外力作用时的初始接触情况，不外乎是线接触和点接触，但是受力后，由

于材料的变形，接触状态会发生改变[9,30]。接触过程中两个物体在接触界面上的相互作用是复

杂的力学现象，同时也是接触部位经常产生损伤直至破坏的重要原因。随着计算机的发展和数

值计算技术的不断完善，有限元法成为分析接触问题的有力工具，使接触问题的数值模拟得到

了可能，也促进了滚动轴承三维数值仿真的发展[9]。 

传统的圆柱滚子轴承其滚子的母线形状为直线，受载时两端会出现严重的边缘效应，形成

接触压力的奇异分布区，是造成轴承的早期疲劳失效的主要因素[5]。赫兹弹性线接触理论是假

设为无限长两圆柱的接触，其基本假设在许多场合是不成立的，不能解决如直母线滚子的“边

缘效应”、柔性轴承的载荷分布、带凸度滚子和凸度滚道的接触问题等。因此，本章采用有限元

方法模拟滚子与滚道间的应力分布和接触状态等，更加接近实际情况。 

3.2 有限元接触理论 

接触非线性问题分为三种：材料非线性、几何非线性、边界的非线性，其中边界的非线性

是接触问题特有的。接触界面非线性来源于两个方面[33]： 

1．几何非线性：其特点和难点在于接触区域的大小和接触状态事先未知，必须作为解的一

部分而被确定； 

2．条件非线性：接触条件的内容包括：(1) 接触物体不可相互侵入；(2) 接触力的法向分

量只能是压力；(3) 切向接触的摩擦条件。这些条件的特点是单边性的不等式约束，具有强烈

的非线性。 

1) 接触界面模型 

图 3.1表示两个物体 A和 B相互接触的情形, O AV 和 O BV 是它们接触前的位形，t AV 和 t BV

是它们在 t时刻相互接触时的位形；t
CS 是该时刻两物体相互接触的界面，此界面在两个物体中

分别是
t A

CS 和 t B
CS 。 
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在每一时刻接触界面
t

CS 上的每一点建立局部笛卡儿坐标系 'x 、 'y 、 'z 。它的三个方向的

单位向量分别是 1
te 、 2

te 、 3
te ，如图 3.2所示，其中 1

te 和 2
te 位于 t B

CS 的切平面内， 3
te 垂直于 t B

CS ，

并指向它的外法线方向，即 3
te 是 t B

CS 的单位法向量 t Bn 。它们之间存在如下关系： 

                              3 1 2
t B t t tn e e e= = ×                              （3.1） 

 

图 3.1 两个物体相互接触 

 
图 3.2 接触界面上的局部坐标 

将 t时刻相互接触的两个物体分开一定的距离，如图 3.3所示。接触面 t C
CS 和 t B

CS 上在 t BS 相

互接触的两个点(P 和 Q)称为接触点对，作用于 P 点和 Q 点的接触力分别为 t A
PF 和 t B

QF 。接触

点的瞬时速度分别是
t AV 和 t BV 。则在该点的接触力在局部坐标系中可以表示为： 

                      1 1 2 2
t r t r t B t r t t r t t r t r

N N TF F n F e F e F F= + + = +             （3.2） 

 

图 3.3 接触界面上的力和位移 
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2) 法向接触条件 

法向接触条件是判定物体是否进入接触以及已经进入接触应该遵守的条件。此条件包括运

动学条件和动力学条件两个方面： 

(1) 不可贯入性 

此条件是接触面间的动力学方面的条件。是指物体 A 和 B 的位形 AV 和 BV 在运动过程中

不允许相互贯穿（侵入或覆盖）。设
t A

Px 为 t AS 上任一指定点 P 在时刻的坐标，该点至 t BS 面上

最接近点 ( )t BQ x 的距离 g，如图 3.4所示。 

 

图 3.4 接触点对应点时间的距离 

不可贯入性的要求一般性地表示为： 

                     ( , ) ( ) 0t t A t A t B t B
Ng g x t x x n= = − ≥                    （3.3） 

(2) 法向接触力为压力 

此条件是接触面间动力学方面的条件。在不考虑接触面间的粘附或冷焊的情况下，它们之

间的法向接触力只能是压力。所以法向接触力为压力的条件是： 

                       0t B
NF ≤        0 0t B t B

N NF F≤ = − ≥                  （3.4） 

(3) 有摩擦的切向接触条件 

在工程分析中，库仑摩擦模型因其简单和适用而被广泛应用。库仑摩擦模型认为切向接触

力，即摩擦力
t A

TF 的数值不能超过它的极限值 t A
NFµ ： 

                       
1/ 22 2

1 2( ) ( )t A t A t A t A
T NF F F Fµ = + ≤                  （3.5） 

其中：µ是摩擦系数； t A
TF 和 t A

NF 分别是切向和法向接触力的数值。 

当
t A t A

T NF Fµ< 时，接触面之间无切向相对滑动。 

即                           0
t t A t B

T Tu u u= − =                            （3.6） 

当
t A t A

T NF Fµ= 时，接触面之间发生切向相对滑动。 

即                           0
t t A t B

T Tu u u= − ≠                            （3.7） 

3) 接触界面的定解条件和校核条件 
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接触分析中，最重要的区域是接触部分，接触条件是结构相互接触部分的位移和力的条件。

假设物体 A 和 B 在 t时刻的解已求，需求解 t t+V 时刻的解。由上述讨论接触面的条件可推得

如下结论： 

(1) 粘结接触时无相对滑动条件为： 

                               0A B
N N Nu u g− + =                            (3.8) 

                               0A B
T Tu u− =                                 (3.9) 

其校核条件为： 

0t t A
NF+ >V                                (3.10) 

0t A t A
T NF Fµ− <                          (3.11) 

当条件(3.10)不满足时，转为分离；当条件(3.11)不满足时，转为滑动。 

(2) 滑动接触时相对滑动条件为： 

0
tA B

N Nu u g− + =                          (3.12) 

0t t A t t A
T NF Fµ+ +− =V V                     (3.13) 

其校核条件为： 

0t t A
NF+ >V                                (3.14) 

                        ( )t A t B t t A
T T Tu u F+− V      A B

T T du u ε− >           (3.15) 

当条件(3.14)不满足时，转为分离；当条件(3.15)不满足时，转为粘结；若不满足，则搜寻

新的接触位置。 

(3) 分离状态的定解条件为： 

                              0t t A t t B
T TF F+ += =V V                          (3.16) 

其校核条件为： 

                           ( )t t A t t B t t B
dx x n ε+ + +− >V V V                      (3.17) 

通过搜寻检查上列条件，若不满足，则转为粘结，并给出接触点对的位置。 

4) 接触问题的拉格朗日乘子法 

Lagrange乘子法是用来求解带约束的函数或泛函的极值为提的方法。以之求接触问题的思

路：由变分原理，在计算域Ω中，把接触约束条件中 ( )C a 与 Lagrange乘子λ相乘，然后与原

结构势能一起构成一个修正泛函
*∏ 。把接触问题转化为求修正泛函 *∏ 的极值问题，即无约束

泛函
*∏ 的极值问题。由此得到最后考虑接触问题而引出有限元控制方程。 

对于包含接触界面的接触问题，泛函可以表示为： 

                               *
u CL∏ =∏ +∏                                 (3.18) 

其中
*
u∏ 表示不包括接触约束条件的势能泛函， *

CL∏ 是用拉格朗日乘子法引入接触约束条

件的附加泛函。将上述讨论的定解条件引入，得到其粘结接触状态的情况： 
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    1 1 1 2 2 2( ) ( ) ( )
t t t t t t

t t
c

t ttA B A B A B
CL N N N N

s

u u g u u u u Sλ λ λ
+ + +

+

+
 ∏ = − + + − + −  ∫

V V V

V

V

        (3.19) 

为了得到接触问题的求解方程，令 0δ ∏ =  

    即：                           0u CLδ δ δ∏ = ∏ + ∏ =                      (3.20) 

                                ( ) ( )CL CL u CL λδ δ δ∏ = ∏ + ∏                   (3.21) 

其中：          ( ) [ ( )]
t t t t

t t
c

A B
CL u J J J

s

u u dSδ λ δ δ
+ +

+

∏ = −∫
V V

V

  ( 1, 2,3... )J N=      (3.22) 

 1 1 1 2 2 2( ) ( ) ( ) ( )
t t t t t t

t t
c

t ttA B A B A B
CL N N N N

s

u u g u u u u Sλδ δ λ δ λ δ λ
+ + +

+

+
 ∏ = − + + − + −  ∫

V V V

V

V

  (3.23) 

( )CL uδ ∏ 和 ( )CL λδ ∏ 分别是 CLδ ∏ 对于位移增量和拉格朗日乘子进行变分而引起的部分。 

考虑到
A
Juδ ， B

Juδ 和 jδλ  1, 2,3...J N= 变分的任意性，因而从 0δ ∏ = 可以得到： 

                                  ( ) 0u CL uδ δ∏ + ∏ =                         (3.24) 

从而得到：粘结状态下接触面
t t A

CS+V
和

t t B
CS+V
上的接触力为： 

                     t t A t t
J JF λ+ += −V V     t t B t t

J JF λ+ +=V V   ( 1, 2,3... )J N=         (3.25) 

有摩擦的滑动接触状态为： 

                                t t A t t A
T NF Fµ+ +=V V                            (3.26) 

                                /t t t t
J u J Tu uλ λ+ += −V V                          (3.27) 

5) 拉格朗日乘子法的有限元求解方程 

(1) 粘结接触状态： 

                    
0

t t tt t
L tt L t NL c

tT t t
c

Q FuK K K
K g

λ

λ λ

+

+

 −  +
 =    −    

V

V
                 (3.28) 

(2) 有摩擦滑动接触状态： 

                    
0

t t tt t
L tt L t NL c

tT t t
cu N N

Q FuK K K
K g

λ

λ

+

+

 −  +
 =    −    

V

V                 (3.29) 

(3) 无摩擦滑动接触状态： 

                                T
c cuK Kλ =                                    (3.30) 

对面－面的接触单元，程序可以使用扩增的拉格朗日算法或罚函数方法，通过使用单元关

键字 KETOPT(2)来指定。扩张的拉格朗日算法是为了找到精确的拉格朗日乘子而对罚函数修正

项进行反复迭代，与罚函数的方法相比，拉格朗日方法不易引起病态条件，对接触刚度的灵敏

度较小，然而，在有些分析中，扩增的拉格朗日方法可能需要更多的迭代，特别是在变形后网

格变得太扭曲时。 



南京航空航天大学硕士学位论文 

 19

执行一个典型的非线性接触分析的基本流程如图 3.5所示： 

 

 
 
  

图 3.5 非线性接触分析的流程图 

3.3 接触问题的 ANSYS求解方法 

接触问题是一种高度非线性行为，需要较大的计算资源，为了进行实为有效的计算，理解

问题的特性和建立合理的模型是很重要的。 

接触问题存在两个较大的难点：其一，在你求解问题之前，你不知道接触区域，表面之间

是接触或分开是未知的，突然变化的，这随载荷、材料、边界条件和其它因素而定；其二，大

多的接触问题需要计算摩擦，有几种摩擦和模型供你挑选，它们都是非线性的，摩擦使问题的

收敛性变得困难。 

3.3.1 接触分析的分类 

接触问题分为两种基本类型：(1) 刚体─柔体的接触；(2) 柔体─柔体的接触。 

在刚体─柔体的接触问题中，接触面的一个或多个被当作刚体，（与它接触的变形体相比，

有大得多的刚度）。一般情况下，一种软材料和一种硬材料接触时，问题可以被假定为刚体─柔

体的接触，许多金属成形问题归于此类接触；另一类，柔体─柔体的接触，是一种更普遍的类

接触的初始定义 

输入增量步数据 

定义接触约束 

接触检查 

施加部分载荷 

装配刚度矩阵 

施加接触约束 

否

开始迭代

改变接触约束

是

改变接触约束
是

否

参数输入 
结束

求解平衡方程 应力计算 

更新接触约束 

收敛检查？ 

是否穿透？ 

是否分离？ 

是 

否 

否 

最后增量？ 

是
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型，在这种情况下，两个接触体都是变形体（有近似的刚度）。 

在本文的非线性接触分析中，由于材料的性能相近，而且同时受力，共同产生变形，所以

采用的是柔体－柔体的接触方式。 

    ANSYS 支持三种接触方式：点－点，点－面，面－面，每种接触方式使用的接触单元适

用于某类问题。为了给接触问题建模，首先必须认识到模型中的哪些部分可能会相互接触，如

果相互作用的其中之一是一点，模型的对立应组元是一个结点。如果相互作用的其中之一是一

个面，模型的对应的组元是单元，例如梁单元，壳单元或实体单元，有限元模型通过指定的接

触单元来识别可能的接触匹对，接触单元是覆盖在分析模型接触面之上的一层单元，下面分类

详述使用 ANSYS中接触单元的具体方法和过程[34]。 

1) 点－点接触单元 

    点－点接触单元主要用于模拟点－点的接触行为，为了使用点－点的接触单元，你需要预

先知道接触位置，这类接触问题只能适用于接触面之间有较小相对滑动的情况（即使在几何非

线性情况下）。 

    如果两个面上的结点一一对应，相对滑动又以忽略不计，两个面挠度（转动）保持小量，

那么可以用点－点的接触单元来求解面－面的接触问题，过盈装配问题是一个用点－点的接触

单元来模拟面－面的接触问题的典型例子。 

2) 点－面接触单元 

    点－面接触单元主要用于给点－面的接触行为建模，例如两根梁的相互接触。 

    如果通过一组结点来定义接触面，生成多个单元，那么可以通过点－面的接触单元来模拟

面－面的接触问题，面即可以是刚性体也可以是柔性体，这类接触问题的一个典型例子是插头

到插座里。 

    使用这类接触单元，不需要预先知道确切的接触位置，接触面之间也不需要保持一致的网

格，并且允许有大的变形和大的相对滑动。 

Contact48和Contact49都是点－面的接触单元，Contact26用来模拟柔性点－刚性面的接触，

对有不连续的刚性面的问题，不推荐采用 Contact26因为可能导致接触的丢失，在这种情况下，

Contact48通过使用伪单元算法能提供较好的建模能力。 

3) 面─面的接触单元 

    ANSYS支持刚体－柔体的面－面的接触单元，刚性面被当作“目标”面，分别用 Targe169

和 Targe170来模拟 2-D和 3-D的“目标”面，柔性体的表面被当作“接触”面，用 Conta171, 

Conta172, Conta173, Conta174来模拟。一个目标单元和一个接单元叫做一个“接触对”程序通

过一个共享的实常数来识别“接触对”，为了建立一个“接触对”给目标单元和接触单元指定相

同的实常数。 
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    与点－面接触单元相比，面－面接触单元有好几项优点： 

(1) 支持低阶和高阶单元，支持有大滑动和摩擦的大变形，协调刚度阵计算，单元提法不

对称刚度阵的选项。 

(2) 提供工程目的采用的更好的接触结果，例如法向压力和摩擦应力； 

(3) 没有刚体表面形状的限制，刚体表面的光滑性不是必须允许有自然的或网格离散引起

的表面不连续。 

(4) 允许多种建模控制。 

面－面接触分析中，在涉及到两个边界的接触问题中，很自然把一个边界作为“目标”面

而把另一个作为“接触”面，对刚体－柔体的接触，“目标”面总是刚性的，“接触”面总是柔

性面，这两个面合起来叫做“接触对”使用 Targe169和 Conta171或 Conta172来定义 2-D接触

对，使用 Targe170和 Conta173或 Conta174来定义 3-D接触对，程序通过相同的实常数号来识

别“接触对”。 

4) 建模和网格划分的注意点 

一个目标面可能由两个或多个面的区域组成，应该尽可能地通过定义多个目标面来使接触

区域局部比（每个目标面有一个不同的实常数号）刚性目标面上由的离散能足够描述出目标面

的形状，过粗的网格离散可能导致收敛问题。如果刚性面有一个实的凸角，求解大的滑动问题

时很难获得收敛结果，为了避免这些建模问题，在实体模型上，使用线或面的倒角来使尖角光

滑比，或者在曲率突然变化的区域使用更细的网格。 

3.3.2 接触分析的步骤 

本文采用面－面接触分析。执行一个典型的面－面接触分析的基本步骤如下[34]： 

(1) 建立模型，并划分网格； 

(2) 识别接触对； 

(3) 定义刚性目标面； 

(4) 定义柔性接触面； 

(5) 设置单元关键字和实常数； 

(6) 定义／控制刚性目标面的运动； 

(7) 给定必须的边界条件； 

(8) 定义求解选项和载荷步； 

(9) 求解接触问题； 

(10) 查看结果。 
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3.4 直母线圆柱滚子轴承的有限元分析 

3.4.1 问题概述 

传统的圆柱滚子轴承其滚子的母线形状为直线，滚子与滚道的相互作用线不是等长的，则

在接触的边缘区域材料的变形量发生了变化。接触面的形状也发生了变化，不再是矩形，线接

触的线扩展后的形状是两端小，中间大。如果单位截面上的压力不变，则压应力就要从中部向

两端递减，两端会出现严重的边缘效应，如图3.6所示，形成接触压力的奇异分布区，这是造成

轴承的早期疲劳失效的主要因素[35]。 

 
图 3.6 直母线滚子的载荷分布 

赫兹弹性线接触理论是假设为无限长两圆柱的接触，无法解决边缘效应的问题，使采用赫

兹理论计算的应力值小于实际边缘应力，因此采用有限元方法模拟滚子与滚道间的应力分布和

接触状态等，更加接近实际情况。 

研究表明[29,35]，轴承的寿命约与应力的 7~9 次方成反比，边缘效应的产生使轴承的疲劳寿

命大大降低。由此可见，要想延长轴承的使用寿命，就应该消除边缘应力集中现象，降低最大

应力值。因此，对滚动轴承的滚动体与内外圈进行应力分析具有十分重要的意义。 

3.4.2 建立模型 

本章以 NU311短圆柱滚子轴承为例来研究。 

由于滚子与内外圈的接触属于非线性问题，为了得到相对准确的结果，必须在接触部位需

要划分高密度的网格。然而，如果对整个模型进行研究，网格数量大且耗时长。根据接触力学

理论并考虑轴承的结构受载特点可知，轴承最下端的滚子所受载荷最大，因此只取该滚子的四

分之一有限元模型，大大降低了分析的时间，见图 3.7。 
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          图 3.7a 完整模型                         图 3.7b 简化模型 

图 3.7 圆柱滚子轴承的模型 

3.4.3 网格的划分 

在有限元分析中，良好的网格划分是结果精度的保证。接触问题是非线性问题，而且其接

触半径很小，所以网格划分是一个十分关键的问题。在进行网格划分时，单元长度一般取小于

接触半径的一半为宜[10]。本文采用精度较高且相对节省资源的八节点六面体SOLID45单元，将

接触部位划分较细以保证计算结果的精度。但对于接触非线性问题，需要因反复的进行迭代而

需要大量的计算时间，所以在保证网格收敛性的情况下，对于不关心且对计算结果影响不大部

位的划分网格相对粗糙，以节省计算时间。 

进行网格划分后，简化的有限元模型共有21779个单元和24800个节点，如图3.9。 

 

图 3.8 有限元模型 
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图 3.9 简化的有限元模型 

3.4.4 创建接触对 

选取接触单元为CONTA174单元，目标面单元为TARGE170单元，它们为覆盖在接触的实

体单元上面的辅助单元。利用接触向导创建出滚子与内圈、外圈两个接触对，为面－面接触，

定义接触选项和设定相关的实常数，经过反复调试得到合理的接触刚度。接触模型中共有600

个目标单元和560个接触单元，滚子与内、外圈滚道的接触对模型如图3.10。 

 

图 3.10 滚子与内外圈的接触对模型 
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3.4.5 接触刚度的调试 

选择一个好的接触刚度需要反复调试，具体步骤如下： 

(1) 开始时采用一个“软的”FKN可以帮助克服收敛困难； 

(2) 求解，检查对分析比较重要的一些结果，如等效应力； 

(3) 增大 FKN并重新求解； 

(4) 再检查结果； 

(5) 重复步骤 3和 4，直到达到所预期的收敛，确定出合理的 FKN值（超过改值时，等效

应力不发生显著的改变）。 

3.4.6 求解设置与施加边界条件 

合理的求解设置是进行非线性有限元分析，得到收敛结果的基础。对于大多数面－面的接

触分析应该考虑使用的选项如下： 

(1) 打开自动时间步长, 关掉自适应下降因子。时间步长必须足够以描述适当的接触，如果

时间步太大，则接触力的光滑传递会被破坏，设置精确时间步长的可信赖的方法是打开自动时

间步长； 

(2) 设置合理的平衡迭代次数，一个合理的平衡迭代次数通常在25和50之间； 

(3) 开启线性搜索选项。因为大的时间增量会使迭代变得不稳定，使用线性搜索选项来使

计算稳定。 

(4) 开启FULL Newton－Raphson选项。如果在迭代期间接触状态变化，可能发生不连续，

为了避免收敛太慢，使用修正的刚度矩阵，在每一步载荷增量内用FULL Newton－Raphson求解，

这种方法一个很大的优点是可以追踪结构的接触和变形。 

施加合理的边界条件非常重要，是进行任何有限元分析得到正确结果的保证。 

根据滚子轴承的受载特点，无游隙和预紧时最下面滚子的受力计算式为（见第二章）：  

                                
4.08 FrQ

Z
×

=                                (3.31) 

边界条件：对 1/4 模型切割部分的几个面上施加对称位移约束，外圈外表面完全固定，滚

子和内圈施加 X方向的位移约束，在柱坐标下施加 Y方向的位移约束；内圈内表面施加均布载

荷，考虑了内圈弯曲变形的影响；依据公式(3.31)计算得到径向载荷，施加于内圈内表面。计算

中仅考虑径向载荷的影响。 

3.4.7 结果分析 

轴承在Y方向（径向）的位移云图如下： 
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图 3.11 轴承 y方向（径向）的位移云图 

由图3.11可知，在径向载荷的作用下，轴承的弹性趋近量为20.6 mµ 。 

轴承的滚子在Y方向（径向）的位移云图： 

 

图 3.12 滚子 y方向（径向）的位移云图 
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沿着滚子长度和直径方向各定义一条路径，径向位移 UY映射到该路径上，如图 3.13。 

 

图 3.13a 沿滚子直径方向上的径向位移         图 3.13b 沿滚子长度方向上的径向位移 

图 3.13 沿滚子直径和长度方向上的径向位移 

轴承内部的等效应力云图： 

 

图 3.14 等效应力云图 

从图 3.13中看出，最大等效应力为 1446MPa，发生在滚子母线的两端且有应力集中现象，

滚子与内圈处的等效应力大于外圈，应力分布情况与实际相符合。 
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接触状态的云图： 

 
图 3.15 接触状态云图 

从图 3.15中可得该设计载荷下滚子与内、外圈的接触情况，滚子与外圈的接触区域大于与

内圈的接触区域。 

滚子的接触应力云图： 

 
图 3.16 接触应力云图 

沿着滚子长度的轴向定义一条路径，并将滚子的接触应力映射到该路径上，得到沿滚子母

线方向的应力分布，如图 3.17。 
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图 3.17 沿滚子长度方向的接触应力曲线 

图 3.17中横坐标为滚子沿轴向（母线方向）的距离，横坐标原点是滚子中截面上的点；纵

坐标为接触应力的值。由图 3.16 和图 3.17 可知，滚子中间的接触应力为 1347MPa，并且中间

应力分布比较均匀，向两端缓和变化，而达到端部时应力突然增大到 1684MPa，产生了“边缘

效应”，应力分布情况与实际相符合。“边缘效应”大大降低了轴承的承载能力和使用寿命，应

该克服该现象的产生。 

有限元法与赫兹理论的计算结果比较如表 3.1所示。 

表 3.1 有限元法和赫兹理论的结果比较 

 赫兹理论 有限元法 误差 

接触应力/MPa 1421.8 1347.3 5.2% 

从表 3.1 中可知，用 ANSYS 计算的结果与赫兹接触的理论解相差不大。因为赫兹接触理

论赫兹弹性线接触理论是假设为无限长两圆柱的接触，计算的应力为理想的均匀分布，而有限

元计算的结果有边缘应力并考虑了套圈的变形，造成二者的结果有一定的误差。由此说明，用

ANSYS 求解轴承的接触问题是可行的，并且更加接近实际情况。同时证明了该有限元接触模

型的网格划分、接触算法及边界条件的正确性和收敛性，为后面的设计分析提供了基础和保证。 

3.5 本章小结 

本章介绍了利用有限元方法解决工程中接触问题的基本理论，以及有限元分析软件 ANSYS

在求解接触问题的一般方法和基本步骤，并比较了几种接触算法的优缺点。阐述了轴承边缘应

力产生的原因，造成了轴承的早期疲劳失效。 

以本课题的 NU311短圆柱滚子轴承为例来研究，根据结构特点，研究对象选取轴承中受载
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荷最大滚子的四分之一，用 ANSYS 建立模型，合理的划分网格、创建接触对、施加边界并求

解，对直母线滚子轴承的接触问题进行了数值模拟，得到的应力分布与实际情况相符。将有限

元分析的结果与第二章 Hertz理论的解析解做了比较，接触应力的误差为 5.2％，验证了三维接

触模型的网格划分、接触算法及边界条件的正确性和收敛性，为后面的设计分析提供了基础。

同时，进一步表明有限元法在解决接触问题是有效的。 
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第四章 凸度设计和 ANSYS的二次开发 

4.1 引言 

圆柱滚子轴承主要应用于高刚度、重负荷的工程设计中。目前，我国圆柱滚子轴承的使用

寿命仅相当于发达国家同类产品的 1/8~1/12，滚子的破坏比国内外分别占 80%和 34.5%[36]，其

主要原因之一是国内轴承大都不带凸度或凸度设计不合理，致使直母线滚子轴承在运转过程中

滚子两端边缘压力奇异分布（即边缘效应），使滚子两端过早疲劳磨损而失效。 

凸度技术的应用是改变这一现象的有效措施。理论和实践均表明，滚子表面的几何特性，

或者说其母线的形状对其承载能力和接触疲劳寿命有决定性的影响。从凸型设计到制造、检测

技术，我们称之为“凸度技术”。凸度技术的应用能有效地改善滚动接触区的压力分布，减小或

消除滚子边缘压力集中，减小温升，有利于形成弹性流体润滑，从而降低轴承的振动和噪声，

提高轴承的使用寿命，技术、经济效益巨大。因此，凸度技术已是圆柱滚子轴承优化设计不可

缺少的技术。 

4.2 滚子轴承的凸度设计 

滚子凸度设计包含凸型设计和凸度量计算两部分，其中凸型研究是滚子凸度设计应用的基

础。以有限长圆柱滚子与弹性半无限体接触为例，介绍滚子凸型对接触压力分布特性的影响。  

目前在行业上普遍认同的凸度滚子轴承的母线形状一般有3种[36]：圆弧全凸型、部分凸度

型和对数曲线型。 

      

图 4.1 几种不同修型母线的滚子在轻载和重载时的载荷分布 
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a) 直线型滚子 

由于滚子两端有突变的倒角，近似于直角边缘，两端出现严重的边缘效应，压力急剧增大，

接触区域急剧扩展，形成了接触压力的奇异分布区,造成该处的早期疲劳失效。当受到偏载荷时，

滚子的边缘效应急剧增大。因此在直母线圆柱滚子轴承安装时，不允许歪斜，否则轴承会很快

地疲劳损坏。 

b) 圆弧型滚子 

当凸度半径取值合理时，即凸度量选择合理，滚子全长接触并且两端无边缘效应。但接触

具有点接触的本质，接触区域为椭圆，接触压力按半椭球规律分布并容易引起倾斜。也正是由

于此特点，它能适应一定的偏载负荷，这是此种凸度滚子的最大特点。 

c) 直线加圆弧型 

这种形状的母线，在轻载荷下，接触压应力小于圆弧型在同样载荷下的压应力；在重载荷

下，与圆弧型滚子相比，这种凸度的滚子其接触面中心区域的应力比较低，但如果对直线与圆

弧的过渡区处理不当，会在相交处出现应力集中，同样会降低耐久性，在工艺上对过渡区的处

理提出了更高的要求，这也是这种曲线的一个缺点。 

d) 对数母线型滚子 

该曲线在中部70%的长度上接近于直线，在滚子两端曲率变化很快，接触压力沿长度方向

均匀分布，是最为理想的压力分布，最有利于承载。当受偏载荷时，它的压力分布更优于上述

各种凸型的滚子。因此，从理论上来说对数母线滚子是最理想的凸度滚子。 

虽然说对数曲线是目前的理想修型曲线，但其对机械加工工艺的要求相当高，结合我国轴

承行业当前的工艺水平，并考虑经济成本，目前在行业中被普遍采用的修型形状为圆弧型的母

线形状[36,37]。 

凸度量的大小直接影响应力的分布状况，凸度量小无法解决边缘应力，而凸度量过大会影

响轴承的角刚度，同样会影响应力分布的均匀性，对轴承的装配精度又提出较高要求。 

滚子的最佳凸度量与滚子所承受的最大滚动体载荷有关，滚子载荷越大，凸度量也越大。

对于特殊使用的专用轴承，可以直接按轴承的工作载荷进行设计。但对于一般通用轴承，由于

其应用范围广，无法事先确定其所承受的载荷，而且在工艺制造上和经济方面也不允许一种轴

承的滚子给出几种不同的凸度量，因此，通用轴承滚子凸度量的合理选用就成为一个重要的问

题。 

合理选用凸度量的原则为[37]：(1) 最大限度地减小应力集中，提高轴承的承载能力，延长

轴承使用寿命。(2) 力求加工制造的可能性和技术经济的合理性。 
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4.3 滚子凸度的近似计算方法 

4.3.1 切片法 

切片法是计算沿滚子与滚道接触线的负荷分布的一种数值计算法[38]。切片法计算中，假想

地将滚子沿轴线均匀地切成若干相互独立的薄圆片，在负荷作用下变形时，各圆片是相互独立

的，彼此之间没有切应力作用，但是，变形后各圆片的中心仍保持在滚子的中心线上。依此建

立计算模型。 

    
图 4.2a 滚子在轴承中的分布                   图 4.2b 带凸度的滚子 

图 4.2 凸度滚子轴承的切片法模型 

如图 4.2 所示的圆柱滚子轴承，令其滚子有直线加圆弧型的修型母线（当直线部分为 0 时

即为圆弧型母线，直线部分为 1即为直母线），滚子的几何参数示于图 4.2b。将滚子切成 n片，

每片宽度 w，即 l mw= ，并近似地将每片都看作为圆柱形的薄片，取圆片的中间截面直径为其

代表直径。然后，自左至右对各圆片标以序数 i(1…n)。变形前，圆片与滚道之间的间隙，也就

是各圆片半径的减小量可以用数学的形式表示为： 

[ ]{ }22 2 1/ 2 2( / 4) / 2 ( 1/ 2)i sC R L R L i w= − − − − −        0 ( 1/ 2)
2

sL Li w −
≤ − ≤    (4.1) 

0iC =                                        ( 1/ 2)
2 2

s sL L L Li w− +
≤ − ≤    (4.2) 

[ ]{ }22 2 1/ 2 2( / 4) ( 1/ 2) / 2i sC R L R i w L= − − − − −    ( 1/ 2)
2

sL L i w L−
≤ − ≤        (4.3) 

由于滚子负荷 Q 的作用，滚子与滚道之间产生接触变形。根据 Palmgren 的经验公式[32]，

有限长的钢圆柱体在钢制的半无限体之间受压时，圆柱体轴线与任一弹性半无限体之间的弹性

趋近量δ 为： 

                                
0.9

0.8a
QK
l

δ =                             (4.4) 
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负荷密度：                          
Qq
l

=                                 (4.5) 

整理得：                        
1.11

1.11 0.11
a e

q
K l
δ

=                               (4.6) 

其中：Q  为滚动体与内圈或外圈之间的接触负荷； rF 为轴承所受径向载荷； 

aK 为滚动体与内圈或外圈之间的负荷-变形常数，与几何特征及材料有关； 

δ  为滚动体与内圈或外圈之间的接触弹性变形量。 

圆柱滚子轴承在径向负荷Q作用下，轴承内、外滚道中心线在Q方向应有相对径向位移 rδ ；

假定轴承套圈具有足够的刚度，除局部接触变形外没有其它形式的弹性变形，因此在与 Q呈角

度 jψ 处，内外滚道的相对位移，如图 4.3。 

                            cosj r ju δ ψ=                              (4.7) 

 

   图 4.3 圆柱滚子轴承的载荷分布 

如果轴承有径向游隙，则 jψ 处的径向位移 ju 脚将由两部分组成，即一部分消除初始的径

向游隙，另一部分为滚子与滚道接触的弹性变形，则有： 

                          cos / 2i e
j j r j ruδ δ δ ψ+ = −                         (4.8) 

其中：
i
jδ 和

e
jδ 分别为滚子与外滚道和内滚道的弹性接触变形； 

ru 为轴承的径向游隙； 

rδ 为滚动体与内圈或外圈之间的接触弹性变形量； 

jψ 为滚子的角位置。 

由于滚子的重量与滚子承受的负荷相比小的，并且在一般的工作转速下，离心力可忽略不

计。此时，滚子与内、外滚道之有完全对称的接触负荷分布，因而其变形量也应彼此相等，即： 
i e
j j jδ δ δ= =                               (4.9)               
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联立(4.8)和(4.9)得：          
1 ( cos / 2)
2j r j ruδ δ ψ= −                        (4.10) 

由于变形 jδ ，角度位置 jψ 处滚子的各圆片将有不同程度的变形，其中第 i片的变形量 ijδ

为：                            
1 ( cos / 2)
2ij r j r iu Cδ δ ψ= − −                    (4.11) 

作用于该圆片得负荷密度为：     
1.11

1.11 0.11
ij

ij
a e

q
K l
δ

=                              (4.12) 

角位置 jψ 滚子所承受的负荷即为各圆片负荷之和为： 

                                 
1

n

j ij
j

Q w q
=

= ∑                              (4.13) 

根据轴承套圈的力平衡方程得： 

                                
1

cos 0
z

r j j
j

F Q ψ
=

− =∑                        (4.14) 

编制计算程序，并采用牛顿迭代法求解该非线性方程后得到 rδ ，从而可计算其他量。 

4.3.2 载荷分析与凸度设计 

对于一般通用轴承，由于其应用范围广，无法事先确定其所承受的载荷，设计载荷一般取

0.2~0.3倍额定动负荷[37,38]。本文的设计载荷均取 0.2倍额定动负荷来计算。 

以 NU311短圆柱滚子轴承为例，利用 4.3.1节的方法建立计算模型，编制程序得到结果。  

4.3.2.1 滚子凸型对载荷分布的影响 

在滚子的母线修型形状分别为直线、直线加圆弧和圆弧时，计算得到最下面滚子（受载最

大）的载荷分布情况如图 4.4。 
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图 4.4 三种不同母线滚子的载荷分布 

修型滚子的直线部分所占比例对最大负荷的影响如下： 
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图 4.5 直线部分所占比例对最大载荷的影响 

由图 4.4和图 4.5可以看出，滚子的直线部分越长，载荷越小且直母线时载荷均匀分布。但

实际情况是直母线时，滚子两端会产生“边缘效应”，使载荷大于另外两种母线时的载荷。并且

对于直线加圆弧的母线，如果直线与圆弧的交界部位过渡处理不当，同样会产生较大载荷。这

些都时切片法无法模拟的。 

因此，采用切片法设计滚子凸度量时，应根据滚子母线两端的 2~3个圆片是否受载来判断

该凸度量是否合理。 
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4.3.2.2 滚子凸度量设计 

以滚子采用圆弧修型滚子的 NU311短圆柱轴承为例，研究其在设计载荷下的最佳凸度量。

最下面一个滚子（受载最大）在不同凸度量时的载荷分布情况如图 4.6。 
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图 4.6 不同凸度量下的载荷分布 

图 4.6 中的加点粗线曲线表示该凸度量时，滚子两端的 2~3 个切片所受负荷为 0，即滚子

两端不产生边缘应力，此时的凸度量（12 mµ ）在设计载荷下合理。 

在设计载荷分别为 0.1、0.2、0.3、0.4、0.5 倍额定动负荷时，计算得到该轴承合理的滚子

凸度量与载荷的匹配关系，如图 4.7。 
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图 4.7 凸度量与载荷的匹配关系 
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4.3.2.3 游隙对载荷分布的影响  

在径向游隙分别为 0、5 mµ 、10 mµ 、20 mµ 时，轴承内不同位置角 jψ 处的各个滚子沿母

线长度方向的载荷分布如图 4.8（凸度 12 mµ ）。 
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图 4.8 圆弧修型的滚子轴承不同位置角处和不同游隙时的载荷分布 

从图 4.8中可知，游隙为 0和 5 mµ 时，轴承共 7个(1＋2×3)滚子受载；当游隙为 10 mµ 时，

受载滚子的个数已经减小为 5个(1＋2×2)，且随着游隙的增大，每个滚子所受的载荷也增大。 

4.4 凸度设计的有限元法与软件的二次开发 

在利用有限元软件辅助进行轴承结构设计时，要根据结果对模型进行重新修改，因此需要

反复地建立模型、划分网格、施加载荷、求解和后处理等，浪费大量时间和精力。ANSYS软件

的二次开发语言APDL可以实现结构的参数化建模分析过程，可以避免大量的重复操作，从而

提高设计的效率。 

但是，APDL是一种程序语言，与用户交互能力不足，对于非专业人士很难掌握。VB在图
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T 

L

R

形用户界面开发方面有其突出的优势，因此通过用VB对ANSYS前处理的二次开发得到友好的

界面，在界面中输入参数即可后台调用ANSYS的全部分析过程和查看后处理结果，大大降低了

使用难度。 

4.4.1 参数化设计的基本思想 

APDL是ANSYS Parametric Design Language 的缩写，即ANSYS参数化设计语言。根据具

体工程结构的设计特点与分析要求，用参数描述其特征尺寸及其它相关数据, 并在建立有限元

模型与分析时，以参数表征其过程，从而实现可变结构参数的有限元分析[39]。 

一个完整的APDL编写的命令流文本其具体内容包括： 

(1) 以变量定义特征参数，并赋值； 

(2) 用特征参数表征的建模，加载等过程； 

(3) 分析类型与分析过程的定义； 

(4) 分析结果的读取与处理定义。 

4.4.2 轴承参数化建模分析方法 

滚动轴承是标准机械零件，同一系列的轴承结构形式完全一样，其主要参数固定，只是内

部设计参数不同，因此采用参数化设计可实现同一系列轴承的建模。本文利用ANSYS的APDL

语言，建立轴承接触问题的参数化有限元分析过程，从而使得该模型具有重复可用性、开放性

及修改性。即使在分析过程中发现问题，也可以得到快速的调整，提高工作效率。 

实际工程中多采用修型的滚子和内外圈沟道来降低边缘应力，结合我国轴承行业当前的工

艺水平，并考虑经济成本，目前在行业中被普遍采用的凸度形状为圆弧修型的母线形状[36]或采

用滚子和滚道均带凸度的轴承。 

切片法只能对滚子的凸度进行近似计算，无法解决内、外圈滚道均带凸度轴承的问题。因

此，本节主要研究滚子和内、外圈滚道均为圆弧凸度的 NU系列圆柱滚子轴承，更加接近于实

际情况。 

圆弧修型凸度的参数化设计实现方法如下： 

 

 

 

 

 

图 4.9 圆弧修型的几何关系 

图 4.9中：R表示修正圆弧半径；L表示滚子长度；T表示凸度量。 
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由几何关系，可知： 

                             2 2 2( ) ( / 2)R R T L= − +                         (4.15) 

整理，得： 

 
2 2( / 4)
2

T LR
T

+
=

×
                             (4.16) 

其中，L为已知，这样即可根据凸度量来计算圆弧半径R，实现创建圆弧，命令如下： 

LARC, K1, K2, K3, R 

K1, K2为两个端点；K3为圆弧内的点。  

参数化有限元分析过程的典型命令如下： 

参数定义： 

*SET,D,120 

*SET,B,29 

…… 

建立模型： 

K,[num],L/2,DW/2     ！[num]为关键点号 

…… 

EX,1,E               ！弹性模量E 

PRXY,1,PXY          ！泊松比PXY 

…… 

类似地，网格划分、接触对的创建、求解设置和加载等步骤均用命令实现，因为篇幅的原

因在此不列出。同样只取轴承受载最大一个滚子的四分之一有限元模型。 

为了得到结果图片，在相应的位置加入类似的命令（以接触应力为例）： 

SET,LAST 

/SHOW,[picturename],jpeg   

PLNSOL,CONT,PRES            

该段命令实现了将接触应力云图存在工作目录下（和 VB 在同一工作目录），以便后面在

VB中加载该图片。 

4.4.3 VB调用 ANSYS的方法 

在VB中调用ANSYS的方法在ANSYS帮助文件也有所表述[40]，使用的命令如下： 

Dim k 

k = Shell(“[path]\ansys100.exe -b -p –i input.txt –o output.txt” ) 
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其中：-p 后面为ANSYS产品特征码；-b 表示批处理工作模式；-i 标志后面的文件为输入

件；-o 标志后面的文件是输出文件；[path]为ansys100.exe所在的安装目录；input.txt为APDL

命令流文件；output.txt为结果输出文件。 

因为需要将 VB界面中输入的参数传入 APDL文本，所以 APDL文本中不应该包括参数定

义的部分，再通过 VB的读写文件函数对 APDL文本文件进行操作，将在 VB所创建的界面中

输入的参数写入 APDL文本中的参数定义部分，从而形成一个完整的分析流程。 

Dim L As Long 

Dim S As String 

Open "[path]\rollerbearings.txt" For Output As #1 

Print #1, "*SET,D,"; Text1.Text 

…… 

L=FileLen("[path]\file.txt") 

Open "[path]\file.txt" For Input As #2 

S = Input(L, #2) 

Print #1, S 

Close 

在 APDL中加入相应命令，将需要的结果图片存到工作目录中，因此只需在 VB中加载对

应的图片即可得到想要的图形结果显示。 

pic.Picture=LoadPicture("path\picturename.jpeg") 

其中：file为不包括参数定义部分的 APDL文本；picture-name为相应的图片文件名。 

 
图 4.10 圆柱滚子轴承接触分析系统 
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图 4.11 结果显示界面 

如图 4.10，用户只需要在界面中输入对应参数即可完成整个建模分析过程，并在图 4.11中

点击对应按钮即可得到所需要的结果，交互性很好且方便使用。 

4.4.4 凸度滚子轴承的有限元分析 

4.4.4.1 凸度量设计 

利用前面二次开发的圆柱滚子轴承接触分析软件，研究对象为 NU311短圆柱滚子轴承，分

别计算在凸度量为 3 mµ 、4 mµ 、5 mµ 、6 mµ 时（内、外圈和滚子的凸度量同时变化）轴承

内部的应力分布，通过对结果的分析比较，确定出合理的凸度值，实现改善应力分布和减小最

大应力，提高轴承的承载能力和使用寿命。 

  

图 4.12a 凸度量为 3 mµ                      图 4.12b 凸度量为 4 mµ  
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图 4.12c 凸度量为 5 mµ                     图 4.12d 凸度量为 6 mµ  

图 4.12 不同凸度量下的等效应力云图 

  

图 4.13a 凸度量为 3 mµ                     图 4.13b 凸度量为 4 mµ  

  

图 4.13c 凸度量为 5 mµ                     图 4.13d 凸度量为 6 mµ  

图 4.13 不同凸度量下的等效应力云图 

沿着滚子长度的轴向方向定义一条路径，将滚子的接触应力映射到该路径上，获得沿母线

方向的应力，可以更加直观地观察应力分布情况，如图 4.14。 
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图 4.14a 凸度量为 3 mµ                      图 4.14b 凸度量为 4 mµ  

  
图 4.14c 凸度量为 5 mµ                      图 4.14d 凸度量为 6 mµ  

图 4.14 不同凸度量下的接触应力曲线图 

从图 4.14可看出，随着凸度量的逐渐增加，边缘应力集中逐渐消失，最大应力值逐渐减小；

当凸度量达到 5 mµ 时，最大应力开始逐渐增大，且发生在滚子母线的中间部位。 

表 4.1 不同凸度量下的最大应力值 

凸度量 
( mµ ) 

等效应力 
(MPa) 

接触应力 
(MPa) 

T=3 1326 1535 

T=4 1203 1477 

T=5 1249 1567 

T=6 1277 1604 

分析表 4.1中的结果可知，该类型轴承的合理凸度为 4 mµ ~5 mµ （滚子和内、外圈均有凸

度，且大小相等）。而切片法设计的凸度量 12 mµ 为仅滚子有凸度的情况，不能解决内、外圈

滚道有凸度的问题，因此与有限元法的计算结果有所不同，但可以做近似比较 12/2=6 mµ 。可

见有限元法与理论分析的结果相差不大，并且应用范围更广泛，适用情况更多。 
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进行凸度设计后，带凸度NU311短圆柱滚子轴承与直母线时的性能对比情况如表4.2。 

表 4.2 改进前后轴承性能的对比 

 直母线 带凸度 降低率 

最大接触应力/MPa 1684 1477 12.3% 

最大等效应力/MPa 1446 1203 18.2% 

从表 4.2 中看出，进行凸度设计后轴承的最大接触应力和等效应力均有一定幅度的减小，

提高了其承载能力和使用寿命。 

因为滚子的最佳凸度量与轴承所承受的载荷有关，对于特殊使用的专用轴承，可以直接按

轴承的工作载荷进行设计。但对于一般通用轴承，由于其应用范围广，无法事先确定其所承受

的载荷。本文二次开发的圆柱滚子轴承接触分析软件，适用于整个 NU系列圆柱滚子轴承，可

以选择不同设计载荷和不同凸度量等进行分析，实现根据载荷来设计凸度量。该方法为轴承的

凸度设计以及性能分析提供了很好的参考依据和新理念。  

4.4.4.2 滚子长度和直径对接触应力的影响 

    分别改变滚子的直径和长度，进行大量的有限元分析，根据计算结果分析滚子长度和直径

对轴承的应力和弹性趋近量的影响，如表 4.3和表 4.4。 

表 4.3 凸度滚子轴承长度对应力的影响 

直径 
(mm) 

长度 
(mm) 

等效应力 
(MPa) 

接触应力 
(MPa) 

弹性趋近量 
( mµ ) 

L=17 1305 1638 27.2 

L=18 1276 1601 26.0 

 
 

Dw=18 L=19 1249 1567 24.9 

 L=20 1193 1496 23.9 

 

表 4.4 凸度滚子轴承直径对应力的影响 

直径 
(mm) 

长度 
(mm) 

等效应力 
(MPa) 

接触应力 
(MPa) 

弹性趋近量 
( mµ ) 

Dw=16 1285 1654 24.7 

Dw=17 1269 1612 24.8 

 
 

L=19 
Dw=18 1249 1567 24.9 

 Dw=19 1190 1475 25.0 

 



基于接触分析的凸度滚子轴承力学特性研究与结构优化 

 46

根据表中结果数据得到曲线图如下： 
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图 4.15a 长度改变                        图 4.15b直径改变 

图 4.15 滚子长度和直径对最大应力的影响 
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图 4.16a 长度改变                        图 4.16b直径改变 

图 4.16 滚子长度和直径对弹性趋近量的影响 

从表 4.3、表 4.4、图 4.15和图 4.16中可以得到以下结论： 

(1) 随着滚子直径和长度的增大，最大应力减小； 

(2) 滚子直径对应力的影响比长度稍大； 

(3) 随着滚子长度增加，弹性趋近量减小，相当于提高了轴承的刚度； 

(4) 滚子的直径对弹性趋近量的影响很小，几乎可以忽略。 

因此，在进行轴承设计时，保证套圈壁厚和挡边的整体强度下，适当增加滚子的长度和直

径可以提高轴承的承载能力和使用寿命。 

4.5 本章小结 

本章首先介绍了滚子轴承凸度设计的基本概念、常见方法和设计原则，以及常见的几种凸
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度滚子轴承的母线形状对应力分布的影响，说明了凸度技术的重要性。 

其次，利用切片法进行滚子凸度的近似计算，得到滚子修型母线为直线、直线加圆弧和圆

弧的滚子时的载荷分布等。以圆弧修型的短圆柱滚子轴承 NU311为例，根据不同凸度量时滚子

的载荷分布，确定出滚子的最佳凸度量为 12 mµ ，并给出了合理的凸度量与载荷匹配关系，及

不同位置角处、不同游隙下轴承内各个滚子的载荷分布情况等。 

以滚子和内、外圈滚道均采用圆弧修型的 NU311轴承为例，用 ANSYS的参数化设计语言

APDL 语言实现了参数化有限元分析过程。并用 VB 对 ANSYS 进行二次开发，创建了具有友

好界面的圆柱滚子轴承接触分析软件，用户只需输入对应参数（如果改变尺寸、材料，载荷等）

即可在 ANSYS后台完成整个参数化有限元分析过程，大大提高了设计效率和降低了使用难度。

适用于整个 NU系列圆柱滚子轴承，可以根据载荷来设计凸度量，为轴承的凸度设计提供了一

种很好的方法。 

利用二次开发的圆柱滚子轴承接触分析软件，通过有限元分析，得到不同凸度量时轴承内

部及滚子沿母线方向的应力分布，分析确定出该设计载荷下（0.2倍额定动负荷）滚子和内、外

圈的最佳凸度量。结果表明：改进后的 NU311凸度圆柱滚子轴承与直母线时相比，最大等效应

力下降了 18.2％，最大接触应力下降了 12.3％，效果明显，提高了轴承的承载能力和使用寿命。 

最后，通过大量有限元分析得到滚子的长度和直径对最大应力和弹性趋近量的影响，相关

方法和结论为轴承的设计提供了参考依据和基础。 
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第五章 圆柱滚子轴承的滚子结构优化设计 

5.1 引言 

在轴承设计中，由于用途不同对设计的要求也有所不同。对于通用圆柱滚子轴承应从以下

几个方面考虑[37]：(1) 所设计的轴承具有较长的寿命；(2) 轴承零件尺寸及公差最大限度地通用

化和标准化；(3) 设计的轴承有尽可能好的工艺性。但是，在设计一些特殊用途的圆柱滚子轴

承时，一些特殊因素必须加以考虑，如发动机高速轴承时的离心力、微电机轴承要求有低的噪

声和振动等。 

轴承在保持外形尺寸不变的情况下，采用新型结构、优化内部设计等方法，可大幅度提高

轴承额定动负荷和静负荷，提高使用寿命和动态性能。而对于高速轴承，其疲劳寿命主要取决

于滚动体作用于外圈的离心力，减小滚动体离心力是提高轴承寿命的最有效途径[41]。基于有限

元分析的优化设计方法为产品设计提供了一种很好的手段，抛弃了传统结构设计的被动校核方

法，进而主动地在可行域内寻求最佳设计方案[42]。 

本章研究了基于ANSYS的滚子结构减重的优化设计方法，在保证高速轴承承载能力和刚度

的情况下，对滚子结构进行优化设计，使滚子的质量最小，降低了外圈的破坏几率，即提高了

轴承的使用寿命。 

5.2 基于 ANSYS的优化设计方法 

5.2.1 基于 CAE的优化设计方法介绍 

在保证产品达到某些性能目标并满足一定约束条件的前提下，通过改变某些允许改变的设

计变量，使产品的指标或性能达到最期望的目标，就是优化方法。例如，在保证结构刚、强度

满足要求的前提下，通过改变某些设计变量，使结构的重量最轻，这不但使得结构耗材上得到

了节省，在运输安装方面也提供了方便，降低运输成本。 

传统的优化是一种数学方法，利用对解析函数求极值的方法来达到寻求最优值的目的。基

于数值分析技术的CAE方法[43]，显然不可能对我们的目标得到一个解析函数，CAE计算所求得

的结果只是一个数值。然而，样条插值技术又使CAE中的优化成为可能，多个数值点可以利用

插值技术形成一条连续的可用函数表达的曲线或曲面，如此便回到了数学意义上的极值优化技

术上来。样条插值方法当然是种近似方法，通常不可能得到目标函数的准确曲面，但利用上次

计算的结果再次插值得到一个新的曲面，相邻两次得到的曲面的距离会越来越近，当它们的距

离小到一定程度时，可以认为此时的曲面可以代表目标曲面。那么，该曲面的最小值，便可以
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认为是目标最优值。 

作为优化技术与 CAE方法的完美结合的产物，基于 CAE的优化设计方法必然有比之更丰

富的特点[44]。 

首先，一个优化迭代过程通常是从前处理开始，经过建模、分网、加载、求解和后处理，

而优化问题通常需要较多的迭代才能收敛。因此，软件具有统一的数据库是高效的 CAE优化过

程的前提，这种统一指的是前后处理数据与求解所用的数据应该在同一个数据库中，而不是通

过数据文件来传递，这势必降低优化过程的效率。 

其次，优化过程实际上是一个不断自动修正设计参数的过程，所以要想保证优化过程的流

畅，CAE软件必须具有完备高效的参数流程控制技术。 

第三，高精度网格是成功的有限元分析的关键因素之一。一个良好的 CAE软件要想很好地

处理优化过程，尤其是形状优化问题，必须具备智能的网格划分器，以解决模型在形状参数变

化剧烈时出现的网格奇异化问题。  

最后，现代的 CAE软件通常具备非线性处理能力，而非线性问题的收敛控制有很大难度。

对于一个非线性问题的优化过程，往往会因各种各样的因素而影响收敛。但优化过程是程序自

动控制迭代的，人不能过多参与，因此，非线性收敛的智能控制技术对非线性优化问题是不可

或缺的。  

一个典型的基于 CAE优化设计的过程通常需要以下步骤来完成[43]：  

(1) 参数化建模：利用 CAE软件的参数化建模功能把将要参与优化的数据（设计变量）定

义为模型参数，为以后软件修正模型提供可能。  

(2) 求解：对结构的参数化模型进行加载与求解  

(3) 后处理：把状态变量（约束条件）和目标函数（优化目标）提取出来供优化处理器进

行优化参数评价。  

(4) 优化参数评价：优化处理器根据本次循环提供的优化参数（设计变量、状态变量及目

标函数）与上次循环提供的优化参数作比较之后确定该次循环目标函数是否达到了最小，或者

结构是否达到了最优，如果最优，完成迭代，退出优化循环圈，否则，进行下步。 根据已完成

的优化循环和当前优化变量的状态修正设计变量，重新投入循环。  

总之，一个完整的优化过程通常是从前处理开始，经过建模、分网、加载、求解和后处理，

因此要求有参数化设计模型，高精度的智能网格划分，强大稳定的求解器和全面的后处理功能。

大型商业有限元分析软件ANSYS正是集这些功能于一身的CAE软件，可以进行多场耦合分析，

具有较强大的前后处理能力，尤其在智能网格划分上有卓越特点，具有较强的显式或隐式非线

性求解能力，非线性收敛控制具有智能化，对于大多数工程问题不需人工干预便能完成非线性

问题的收敛。ANSYS中强大的参数化设计语言－APDL具有参数、数学函数、宏（子过程）、判
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断分支及循环等高级语言要素，是一个理想的程序流程控制语言，其前后处理及求解数据库的

统一性及不同平台数据库兼容的特点使ANSYS很适合于进行高级的优化分析。 

5.2.2 ANSYS的优化算法解释 

最优化理论与算法是一个重要的数学分支，早在公元前500年，古希腊数学家毕达哥拉斯就

已发现了黄金分割法，后来又出现著名的拉格朗日乘数法等古典最优化算法。20世纪中后期随

着数学规划理论的成熟和电子计算机的飞速普及，出现了很多优化算法并迅速成为解决实际问

题有力工具
[45]
。  

ANSYS提供了两种优化方法：零阶近似算法（Sub-Problem）和一阶算法(First-Order) [46]。

零阶方法是主要通过对目标函数添加罚函数将问题转化为非约束的优化问题，再用曲线拟合来

建立目标函数和设计变量之间关系来实现逼近的；一阶优化方法则在此基础上还需要计算目标

函数和约束函数的导数，在每次迭代过程中，采用最速下降搜索或者共轭方向搜索以确定优化

搜索的方向，需要大量的计算资源。 

5.2.2.1 算法理论 

工程优化问题通常定义目标变量、状态变量和设计变量，成为约束优化问题。目前对约束

优化问题的解法一般分为两类：直接法和间接法等。前者用原来的目标函数限定在可行域内进

行搜索，如复合形法等；后者将约束最优化问题通过变换转成无约束最优化问题，应用最广的

是惩罚函数法等[46]，一般来讲，后者的最小化方法比前者更有效率。  

ANSYS两种优化算法均属间接法，即通过对目标函数逼近加罚函数的方法计入所加约束而

转换为无约束优化问题。通俗地讲，就是在无约束最优化问题的目标函数中，引进约束影响的

附加项，从而构成一个新的无约束最优化问题的目标函数[47]。如式(5.1)：        
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惩罚项的影响越来越小和趋于消失。 
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这样，我们看到式(5.1)中既包含了原目标函数又引入了约束条件的影响。  

5.2.2.2 零阶近似算法  

之所以称为“零阶”，是由于该方法只用到因变量（状态变量和目标函数）而不用到它们

的偏导数[47]。  

1) 逼近  

零阶算法中，程序用几个设计变量序列计算目标函数，然后求得各数据点间最小平方实现

曲线拟合来建立目标函数和设计变量之间的关系，该结果曲线（或平面）即为逼近。该算法每

次优化循环生成一个新的数据点，目标函数完成一次更新。  

状态变量也是同样处理方法。每个状态变量都生成一个逼近并在每次循环后更新。  

该算法适应全部现有的设计集，以形成近似式 3H 。用户可以控制优化近似的逼近曲线。

可以指定线性( 1H )拟合，二次平方( 2H )拟合或二次项+交叉项( 3H )拟合。一般情况下，二次平

方( 2H )拟合状态变量，用二次项+交叉项( 3H )拟合目标函数。  
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H
x
——目标函数或状态变量的近似值； X

n
——设计变量 n； a，b，c——系数；  

N——设计变量数。  

2) 收敛  

零阶算法在每次循环结束时都要进行收敛检查。当前设计、前面设计或最佳设计是合理的

而且满足下列条件之一时，问题即收敛：  

(1) 目标函数值由最佳合理设计到当前设计变化值小于目标函数允差；  

(2) 最后两个设计间的差值小于目标函数允差；  

(3) 当前设计到最佳合理设计所有设计变量的变化值小于各自允差；  

(4) 最后两个设计所有设计变量变化值小于各自允差；  

零阶算法收敛并不代表实际的最小值已经得到了，只是满足了以上四个准则之一。因此，

用户必须确定当前设计优化结果是否足够。如果不足，就要做附加分析。  

有时候求解过程会在收敛前终止，这是因为：  
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(1) 达到指定循环次数；  

(2) 达到指定的连续不合理设计次数。  

以上情况可通过改变指定值或在状态变量逼近时选择交叉项等方法避免。 

5.2.2.3 一阶算法 

一阶算法使用因变量对设计变量的偏导数来决定搜索方向并获得优化结果。该算法没有近

似，更加精确[47]。  

1) 迭代  

与零阶算法不同的是，一阶算法将真实的有限元结果最小化，而不是对逼近数值进行操作。 

在每次迭代中，梯度计算（用最大斜度法或共轭方向法）确定搜索方向，并用线搜索法对非约

束问题进行最小化。用户可以指定计算梯度的设计变量范围变化程度，也可以指定线搜索步长

的范围。  

2) 收敛  

一阶算法在收敛或中断时结束。当前设计序列相对于前面序列和最佳序列满足下面任意一

种情况时，问题收敛：  

(1) 目标函数值由最佳合理设计到当前设计的变化小于目标函数允差。  

(2) 当前设计到前一设计目标函数变化值小于允差。  

一阶算法要求最后迭代使用最大斜度搜索，否则进行附加迭代。若最大迭代次数达到指定

值时仍不收敛则求解中断。  

5.2.2.4 算法比较 

两种算法各有优劣，具体采用那种算法则需视情况而定。若求解的工程问题精度很重要，

零阶算法不能满足需要，且计算机性能足够好时，一阶算法是极好的处理器；若速度很重要，

或者计算机性能不能满足一阶算法的要求，或者不要求太高精度，则零阶算法会很快将问题得

到解决。  

另外，一阶算法有一个缺点是对研究整个设计空间不如零阶算法优秀，如果一阶算法从设

计空间的一个序列开始计算求解，起点很接近局部最小值的话，就会选择该最小值而找不到全

局最小值，甚至有时会在不存在合理设计空间时，在不合理设计序列上收敛。此时，需使用零

阶算法，或者先运行随机搜索确定合理设计空间（假设存在），然后以合理设计序列为起点重

新运行一阶算法。由此可见，零阶方法可以更好地研究整个设计空间，比较容易收敛于全局最

优解，而且收敛的速度比较快，虽然其精度相比一阶方法低，但是可以很有效地处理大多数的

工程问题；一阶方法虽然精度比较高，但却容易收敛于局部最优解。 

本文为考虑接触非线性下的优化设计，计算量大且耗时长，因此采用零阶方法。 
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5.3 基于接触非线性的高速轴承的滚子结构优化设计 

5.3.1 设计变量取值空间的确定 

对于本章研究的 NU311短圆柱滚子轴承，建立如下的约束条件
[37,48]
： 

1) 滚子长度的约束条件 

标准规定滚子直径都不大于滚子长度，即：  

0XSL B L⋅ − ≥                                (5.7) 

根据经验 XSL取值如下： 

 当 60D ≤ 时：                    =0.60XSL  

   60 200D< < 时：              =0.73XSL  

200D ≥ 时：                  =0.75XSL  

2) 滚子直径的约束条件 

滚子直径的取值范围：保证滚子中心圆直径不小于轴承的平均直径，但又不至于太大，致

使轴承外圈壁厚小于设定值。 

                            ( ) / 2 - (  ) 0w wD d BBK F D+ + + ≥                 (5.8) 

                            (  ) - ( ) / 2 0w wF D D d+ + ≥                        (5.9) 

BBK 为滚子中心圆外移量，由外圈最小壁厚决定； wF 为滚子内复圆直径。 

3) 滚子个数的约束条件 

为使额定动负荷最大，滚子数目越多越好，但滚子太多会使保持架过梁宽度太窄，为了不

出现这种情况必须有一定约束或限制，即： 

                        [ ]1.5 -1.3 0w w wF D Z Dπ × + × × × ≥                   (5.10) 

                         1.3 - ( ) / 2 0wZ D D dπ× × × + ≥                     (5.11) 

5.3.2 优化设计的数学模型 

传统的滚动轴承优化设计，通常是以获得最大的额定动负荷为目标，如对于通用轴承，在

保持外形尺寸不变的情况下，采用新型结构、优化内部设计等方法，可大幅度提高轴承额定动

负荷和静负荷，提高承载能力和使用寿命等。对于高速轴承，其疲劳寿命主要取决于滚动体作

用于外圈的离心力，减小滚动体离心力是提高轴承寿命的最有效途径
[42]
。 

从 4.4 章的结果可知，增加滚子的长度和直径可以提高轴承的承载能力和使用寿命，然而

对于高速轴承，滚子的长度和直径过大会使质量增大和套圈过薄而致使离心力增大，增加了外

圈破坏的几率，反而降低了该类轴承的疲劳寿命。 

本章的主要研究为在保证高速轴承承载能力和刚度的情况下，对滚子结构进行优化设计，

使滚子的质量最小，具体优化设计的数学模型如下： 
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1) 设计变量： 

[ , ]X Dw L=                              (5.12) 

其中：Dw为滚子直径，L为滚子的长度。 

2) 目标函数： 

滚子的体积最小： 

  min ( , )V f Dw L=                            (5.13) 

21 ( )
4 2

DwV Lπ= × × ×                         (5.14) 

3) 约束条件： 

应力约束：      max max[ ]σ σ≤  

变形约束：      [ ]δ δ≤  

其中： max[ ]σ 表示之前计算出的最大等效应力，表征轴承的承载能力和使用寿命； 

[ ]δ  表示之前计算出的内圈和外圈的弹性趋近量，表征轴承的刚度特性。 

通过初始有限元分析，获得应力和变形约束条件，如下： 

 
图 5.1 等效应力云图 

 
图 5.2 轴承 y方向（径向）位移云图 
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由图5.1和图5.2可知，轴承内部的最大等效应力为1249MPa，用来表征轴承的承载能力；内

外圈的弹性趋近量为0.025mm，用来表征轴承的刚度特性。由此，建立约束条件： 

应力约束条件：               max 1249MPaσ ≤  

变形约束条件：               0.025mmδ ≤  

根据 5.3.1节建立的约束条件，计算得设计变量的取值范围如下： 

滚子直径：             15.6 18.2mm Dw mm≤ ≤  

滚子长度：                  21.2Dw L mm≤ ≤  

 

本文采用零阶方法，具体优化过程如图 5.3。 

 

 
 
  

图 5.3 优化分析过程框图 

5.3.3 优化结果分析 

 在进行优化前，通过反复调试，合理设置设计变量、状态变量和目标函数的容差很重要，

否则会造成结果不易收敛、计算时间过长或优化效果不明显等。 

按照图5.3的优化设计流程，共进行了7次迭代，具体优化结果如下： 

否

是

设计变量赋初值

参数化建模

提取设计变量、状态变量和目标函数

非线性有限元分析

优化设计方法

优化迭代分析

收敛检查？

开始

结束
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图 5.4 状态变量随迭代次数的变化 

 

图 5.5 设计变量随迭代次数的变化 

 

图 5.6 目标函数随迭代次数的变化 

从图 5.4~图 5.6 中看出，随着迭代次数的增加，目标函数呈总体逐步下降趋势，最后稳定

在某一个值。设计变量和状态变量也随着迭代的进行，最后也稳定在某一个值。由此可见，优

化设计的结果收敛且逼近效果良好。 
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图 5.7a 优化前                             图 5.7b 优化后 

图 5.7 优化前后滚子的形状对比 

优化后，轴承的性能有以下改进： 

1) 滚子的体积减小为 1010.5，和优化前的 1208.2 相比（即质量）下降了 16.4％，可减小

高速旋转时产生的离心力，降低外圈破坏的几率，提高了高速轴承的寿命，优化效果比较明显。 

2) 从图 5.4中看出，优化后滚子的长度有所增加，使轴承的变形减小，提高了轴承的刚度。 

3) 最大等效应力略小于优化前的 1249MPa，保持了轴承承载能力不变。 

该方法适用性强，也可根据实际不同需要建立不同的目标函数来进行优化设计，如以降低

最大等效应力为目标来提高轴承的承载能力和寿命等。 

5.4 本章小结 

本章首先介绍了基于CAE的优化设计方法，软件ANSYS优化设计方法的基本原理和基本流

程、两种优化算法的比较等。 

在考虑接触非线性的情况下，研究了基于ANSYS的高速轴承的滚子结构优化设计方法。以

滚子的长度和直径为设计变量，滚子体积为目标函数，在保证轴承承载能力和刚度的情况下，

采用零阶方法对滚子结构进行优化设计，使滚子的质量最小。结果表明：优化后，滚子质量下

降了16.4％，即减小了离心力，提高了高速轴承的疲劳寿命，且滚子长度的增加可提高轴承刚

度。 

该方法同样适用于其它类型的轴承优化设计，如降低最大等效应力来提高轴承的额定动负

荷等，可根据实际需要建立不同的目标函数，适用性强。验证了基于有限元分析技术的优化设

计在实际工程中的应用价值，抛弃了传统结构设计的被动校核方法，进而主动地在可行域内寻

求最佳设计方案，很大程度上减少了设计成本和缩短设计周期。 
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第六章 轴承－转子系统的动态性能研究 

6.1 引言 

转子－轴承系统的动力学特性很大程度上取决于支承转子的滚动轴承的刚度性能
[49]
，过去

在处理转子动力学问题时，通常把滚动轴承作为绝对刚度支承计算模型来进行，将问题简单化。

并且转子的“陀螺效应”一直是制约转子动力学有限元分析的“瓶颈”问题，因此无法得到准

确的计算结果，使转子－轴承系统的研究结果不够准确。因此，在研究滚动轴承支承的转子动

力学问题时，首先应该研究滚动轴承的刚度，并在此基础上分析转子的动力特性，这是具有理

论和实际意义的重要课题。 

本章推导了未考虑油膜时，凸度滚子轴承的径向刚度计算方法。并采用有限元法，在考虑

陀螺力矩和弹性支承的情况下，对转子临界转速的求解方法进行了研究。 

6.2 凸度圆柱滚子轴承的刚度计算 

在前面 4.3 节切片法的基础上，仅考虑径向载荷的情况时，推导得到凸度圆柱滚子轴承的

径向刚度，具体过程如下： 

根据力的平衡方程
1

cos 0
z

r j j
j

F Q ψ
=

− =∑ ，两边分别对 rδ 求偏导数得： 

                    
1 1 1

cos cos
z z n

j ijir
j j

j j ir r r

Q qF wψ ψ
δ δ δ= = =

∂ ∂∂
= =

∂ ∂ ∂∑ ∑∑            (6.1) 

其中：                  0.11 0.11
1.11 0.11 0.11

1.11 1.11 1( cos )
2

iji iji
iji j

r a e r a e

q
K l K l

δ
δ ψ

δ δ
∂ ∂

= =
∂ ∂

       (6.2) 

整理得，轴承的径向刚度： 

                 

0.11 2
1.11 0.11

1 1

0.11 2
1.11 0.11

1 1

1.11 cos
2

1.11 1 1( cos ) cos
2 2 4

z n
r

ij j
j ir a e

z n

r j r i j
j ia e

F wK
K l

w u C
K l

δ ψ
δ

δ ψ ψ

= =

= =

∂
= =
∂

= − −

∑∑

∑∑
         (6.3) 

因此，公式(6.3)即可计算凸度滚子的修型母线为直线、直线加圆弧和圆弧三种情况时，轴

承的径向刚度。 

同样以 NU311短圆柱滚子轴承为例进行研究，具体计算结果如下。 
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5000 10000 15000 20000 25000 30000 35000 40000
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刚
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径向载荷/N

 圆弧
 直线
直线加圆弧

 

图 6.1 三种不同母线情况下的载荷－刚度的曲线 

图 6.1表明：(1) 三种不同母线滚子轴承的刚度均随着载荷的增加而逐渐增大，圆弧修型滚

子轴承的刚度变化幅度最大，直母线轴承变化最小；(2) 轻载时，三种不同母线滚子轴承的刚

度相差较大，凸度滚子轴承的刚度变化幅度大于直母线轴承；在载荷达到一定程度后，刚度变

化幅度较小；(3) 凸度滚子轴承的刚度小于直母线滚子轴承。 

5000 10000 15000 20000 25000 30000 35000 40000
2.00E+008

3.00E+008

4.00E+008

5.00E+008

6.00E+008

7.00E+008

8.00E+008

9.00E+008

1.00E+009

1.10E+009

1.20E+009

刚
度

/N
/m

径向载荷/N

 凸度量为5
 凸度量为10
 凸度量为15
 凸度量为20

 
图 6.2 不同凸度量下的载荷－刚度曲线 

图 6表明，凸度量的增加会使轴承的径向刚度减小，尤其在轻载时表现明显。由此可见，

对于凸度滚子轴承，施加一定的预紧载荷能增加刚度稳定性。  
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6.3 转子动力学问题的 ANSYS求解 

6.3.1 问题概述 

转子动力学计算与转子系统在旋转预应力条件下的模态固有频率计算有相似之处，当不考

虑回转效应和工作环境等因素时，回转体的临界转速在数值上与其横向自由振动的固有频率相

同；但计算转子临界转速必须要考虑旋转结构涡动时产生的陀螺效应对转子临界转速的影响，

这是转子临界转速计算同其他非旋转结构固有频率计算的差异所在
[50-52]
。 

多年来，转子的“陀螺效应”一直是制约转子动力学有限元分析的“瓶颈”问题，无法得

到准确的计算结果。但ANSYS软件能很好地解决了动力特性分析中“陀螺效应”影响的问题，

并且陀螺效应的考虑不受计算模型上的限制，使得转子动力学有限元分析变得简单高效
[50]
。采

用ANSYS计算转子的临界转速，可将转子系统简化为梁结构，用BEAM系列或PIPE系列单元建

模，这两种单元都可输入其自转角速度，并提供陀螺阻尼矩阵计算选项，直接考虑陀螺效应
[53]
。

此外，国内用ANSYS对临界转速的计算大多局限于刚性支承及无阻尼情况
[54,55]
，然而实际情况

下转子支承系统都是弹性支承，而且考虑支承刚度系数时计算的临界转速数值与刚性支承计算

的结果有差别。 

6.3.2 临界转速的影响因素 

旋转机械的主要部件是转子，其结构型式虽然多种多样，但对一些简单的旋转机械来说，

为分析和计算方便，一般都将转子的力学模型简化为一圆盘装在一无质量的弹性转轴上，转轴

两端由刚性或弹性的轴承及轴承座支承
[56]
。 

随着机器转动速度的逐步提高，当转子转速达到某一数值后，振动就大得使机组无法继续

工作，即所谓临界转速。Jeffcott用一个对称的单转子模型在理论上分析了这一现象，证明只要

在振幅还未上升到危险程度时，迅速提高转速，越过临界转速点后，转子振幅会降下来。 

影响临界转速的因素如下
[56,57]
： 

1) 陀螺力矩对转子临界转速的影响 

如图 6.3 所示，当转子上的圆盘不是安装在两支承的中点而是偏于一侧时，转轴变形后，

圆盘的轴线与两支点 A和 B的连线有夹角θ。 

 

 图 6.3 转子系统中的陀螺力矩  
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设圆盘的自转角速度为ω，转动惯量为 pJ ，则圆盘对质心 O′的动量矩为 pL J ω= 它与轴

线 AB的夹角也应该是θ，当转轴有自然振动时，设其频率为 nω 。由于进动，圆盘的动量矩 L

将不断改变方向，因此有惯性力矩： 

                                                        g n p nM L Jω ω ω= × = ×                        (6.4) 

方向与平面O′AB垂直，大小为：     sing p nM J ωω θ=                            (6.5) 

        因夹角θ较小，sinθ θ= ，故：    g p nM J ωω θ=                                       (6.6) 

这一惯性力矩称为回转力矩或陀螺力矩，它是圆盘加于转轴的力矩，与θ成正比，相当于

弹性力矩。在正进动( 0< <
2
πθ )的情况下，它使转轴的变形减小，因而提高了转轴的弹性刚度，

即提高了转子的临界角速度。在反进动( < <
2
π θ π )的情况下，它使转轴的变形增大，从而降低

了转轴的弹性刚度，即降低了转子的临界角速度。因此陀螺力矩对转子临界转速的影响是：正

进动时，它提高了临界转速；反进动时，它降低了临界转速。 

2) 臂长附加力矩对转子刚度的影响 

对较长的柔性转子，不平衡质量离心力作用点与转子和轴的连接点可能不重合而有一定臂

长，与较短的转子相比，连接点处由同等离心力所产生的挠度将不一样，因为此时在计算连接

点处的挠度时，要将力进行移位，而添加的等效力矩将改变轴的变形。分析表明，这种影响会

使轴的挠度和转角增大，从而降低轴的临界转速，对柔性转子有利。 

3) 弹性支承对转子临界转速的影响 

 

图 6.4 弹性支承转子系统 

        只有在支承完全不变形的条件下，支点才会在转子运动时保持不动。实际上，支承不可能

是绝对刚性不变形的，因而考虑支承的弹性变形时，支承就相当于弹簧与弹性转轴相串联，如

图 6.4所示。 
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支承与弹性转轴串联后，其总的弹性刚度要低于转轴本身的弹性刚度。因此，弹性支承可

使转子的进动角速度或临界转速降低。在实际工程中表现为，减小支承刚度可以使临界转速显

著降低。 

6.3.3 单元介绍 

滚动轴承通常可简化为在 x、y 方向上的，仅具有刚度的一维弹簧，在 ANSYS 中可用

Combin14单元模拟轴承支撑。 

 

图 6.5 轴承的模拟 
1) Combin14单元描述 

Combin14单元为 1维线性弹簧阻尼单元，只沿弹簧线性方向传递力，单元的两端节点处，

有 UX、UY、UZ三个方向的自由度。在 ANSYS软件中，Combin14单元可以设置两个特征参

数刚度 K和阻尼 C。 

 
图 6.6 弹簧单元 Combin14 

Combin14 具有 1 维、2 维或 3 维应用中的轴向或扭转的性能。轴向的弹簧-阻尼器选项是

一维的拉伸或压缩单元。它的每个节点具有 3 个自由度：x、y、z 的轴向移动。它不能考虑弯

曲或扭转。扭转的弹簧-阻尼器选项是一个纯扭转单元。它的每个节点具有 3个自由度的：x、y、

z的旋转，不能考虑弯曲或轴向力。 

根据 Combin14单元的这些特性，用 x、y方向上相互垂直的两对 Combin14单元，并设置

其特征参数刚度 K 分别等于滚动轴承在 x、y 方向上刚度的一半，即可以比较好的符合已经有
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的支撑模型，模拟一个滚动轴承。本文假设阻尼 C＝0。 

2) Beam188单元描述 

   Beam188单元适合于分析从细长到中等粗短的梁结构，该单元基于铁木辛哥梁结构理论，

并考虑了剪切变形的影响，具有更高的计算精度。 

Beam188是三维线性(2节点)或者二次梁单元，每个节点有六个或者七个自由度，自由度的

个数取决于 KEYOPT(1)的值。当 KEYOPT(1)＝0(缺省)时，每个节点有六个自由度，节点坐标

系的 x、y、z 方向的平动和绕 x、y、z 轴的转动；当 KEYOPT(1)=1 时，每个节点有七个自由

度，这时引入了第七个自由度（横截面的翘曲）。该单元非常适合线性、大角度转动和/并非线

性大应变问题。 

 
图 6.7 梁单元 Beam188 

优点：可考虑剪切变形的影响；具有出色的截面数据定义功能和可视化特性，截面可设置

多种材料，用"/eshape,1"显示形状，且截面惯性矩不用自己计算而只需输入截面特征；可以考

虑扭转效应，可变截面等。 

缺点：ANSYS旧版本的 Beam188用的是一次形函数，其精度低于 Beam4等单元，一根梁

必须多分几个单元；而 ANSYS 新版本有所改进，可以设置“KEYOPT(3)=2”变成二次形函数，

很好解决了这个问题。 

因此，本章尝试使用具有二次插值形函数的 Beam188单元进行分析，划分足够的网格以保

证计算精度。 

6.3.4 转子临界转速的求解 

算例
[53,56]
：单盘转子用滚动轴承支承在刚性基座上，轴长 570L mm= ，直径 15d mm= ，

支承在轴两端，圆盘在离支承 / 4L 处，圆盘厚 20t mm= ，直径 120D mm= ，材料密度

37800 /kg m ，材料的弹性模量 5 22.1 10 /E N mm= × ，不计阻尼影响，求转子的临界转速。 

用顿克公式计算转子的临界转速，参见文献
[53]
，得到考虑轴质量的一阶临界转速为： 

40.82 2449.2 / minHz rω = =  

用 ANSYS求解时，整个转子采用梁单元 Beam188划分，使划分的单元个数保证网格收敛
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性，转子两端用弹簧单元 Combin14来模拟轴承的弹性支承（刚度值很大时代表刚性支承），用

点质量单元模拟圆盘，考虑陀螺力矩，激活哥氏力选项。 

轴的截面特性如图 6.8。 

 
图 6.8 轴的截面特性 

1) 刚性支承 

ANSYS计算得转子前两阶振型如图所示： 

 

图 6.9 刚性支承下转子的前两阶振型图 

在工作转速分别为 0、 2000 / minr 、 4000 / minr 、 8000 / minr 、12000 / minr 、

16000 / minr 、20000 / minr 、24000 / minr 时，用 ANSYS求得涡动角速度随工作转速的变

化如表 6.1和图 6.10。 
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表 6.1 刚性支承下转子涡动角速度的变化 
 0 33.3 66.7 133.3 200 266.7 333.3 400 

一阶反涡动 39.607 38.555 37.469 35.222 32.927 30.650 28.453 26.382

一阶正涡动 39.607 40.621 41.593 43.401 45.026 46.473 47.756 48.893

二阶反涡动 211.40 200.52 188.73 165.24 145.00 129.09 117.01 107.89

二阶正涡动 211.40 220.79 228.49 239.36 246.10 250.46 253.46 255.63

三阶反涡动 348.74 331.34 318.27 301.51 292.14 286.48 282.78 280.19

三阶正涡动 348.74 371.11 398.62 467.68 551.66 646.24 748.21 855.37

画出 CAMBELL图如下： 
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图 6.10 刚性支承下的 CAMBELL图 

如图，当 ωΩ = 时（正涡动），得到一阶临界转速为 40.88 Hz，二阶临界转速为 276.6 Hz。 

可见，一阶临界转速比顿克解大 0.15％，结果比较精确。 

因为顿克法只能计算一阶临界转速，二阶临界转速的结果与文献
[53]
结果 258.80 Hz比较，

相差为 6.8％。可见，用 ANSYS的计算刚性支承下的转子临界转速时可行的。 

2) 弹性支承 

前两阶振型如下图： 
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图 6.11 弹性支承下转子的前两阶振型图 

将弹簧的刚度改为
610 /N m，求得涡动角速度随工作转速的变化，如表 6.2和图 6.12。 

表 6.2 弹性支承下转子涡动角速度的变化 
 0 33.3 66.7 133.3 200 266.7 333.3 400 

一阶反涡动 37.216 36.447 35.631 33.865 31.953 29.953 27.935 25.968

一阶正涡动 37.216 37.938 38.612 39.826 40.875 41.781 42.565 43.246

二阶反涡动 178.21 165.83 153.15 129.88 111.47 97.902 88.103 81.017

二阶正涡动 178.21 189.41 198.81 212.02 219.85 224.68 227.86 230.10

三阶反涡动 304.68 290.97 281.03 268.57 261.59 257.29 254.43 252.3 

三阶正涡动 304.68 323.13 346.85 409.38 487.67 576.53 672.34 772.80
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图 6.12 弹性支承下的 CAMBELL图 
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如图，同样当 ωΩ = 时（正涡动），得到一阶临界转速为 38.1 Hz，二阶临界转速为 250.3 Hz，

与文献
[53]
的结果（39.03 Hz）相差 2.4％，二阶临界转速（228.27 Hz）相差 9.6％。 

6.4 本章小结 

本章首先在切片法的基础上，研究了凸度圆柱滚子轴承径向刚度的计算方法，比较了直母

线、直线加圆弧和圆弧母线凸度滚子轴承的刚度随载荷的变化规律，并分析了凸度量对刚度的

影响，发现凸度滚子轴承的刚度小于直母线滚子轴承，轻载时刚度变化比较明显。 

在考虑陀螺力矩的情况下，分别将轴承作为刚性支承和弹性支承，用 ANSYS 计算得到单

圆盘转子的前两阶临界转速和振型。结果表明，弹性支承使转子的临界转速减小，陀螺力矩的

作用提高了了转子的临界转速，与实际情况相符合；本文的方法计算转子一阶临界转速的结果

比较精确，二阶的结果误差相对稍大。本章对 ANSYS 计算转子临界转速方法进行的研究和相

关结论，为以后更复杂转子系统的分析提供了基础。 
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第七章 总结与展望 

7.1 本文的主要工作和结论 

本文主要将理论分析与有限元数值模拟相结合，在接触分析的基础上，对滚子轴承相关的

力学特性进行了研究，为凸度滚子轴承的结构设计和性能研究提供可参考依据。基于以上几个

方面的研究，本文主要工作的总结如下： 

1．用 ANSYS对直母线 NU311短圆柱滚子轴承的接触问题进行了有限元分析，结果表明：

滚子母线为直线时，两端有“边缘效应”的产生，应力分布与实际情况相符。并将有限元计算

结果与 Hertz 接触理论的解析解做了比较，接触应力的误差较小，验证了有限元接触模型的正

确性，表明有限元法在解决接触问题是有效的。 

2．用切片法进行滚子凸度的计算。以滚子采用圆弧修型的 NU311轴承为例，根据不同凸

度量时滚子的载荷分布，确定了最优凸度量，并给出合理的凸度量与载荷的匹配关系。此外，

计算得到不同游隙时，轴承内不同位置角处滚子的载荷分布，结果表明：游隙的增加使滚子受

载增大。  

3．用 ANSYS的参数化设计语言 APDL，实现了滚子和内、外圈滚道均带凸度的 NU系列

轴承参数化有限元分析，并用 VB 对 ANSYS 进行二次开发，建立有可视化界面的圆柱滚子轴

承接触分析软件。用户在界面中输入对应参数（如果改变尺寸、材料，载荷等）即可在 ANSYS

后台完成整个参数化有限元分析，可以分析不同的结构参数对应力分布、弹性变形等的影响，

为轴承的结构设计提供了新方法和参考依据，提高了设计效率。 

在此基础上以 NU311轴承为例，通过不同凸度量时有限元计算结果的分析和比较，确定出

在该设计载荷下，滚子和内、外圈滚道的最佳凸度量。结果表明：改进后的凸度滚子轴承无“边

缘效应”，与直母线时相比，最大等效应力下降了 18.2％，最大接触应力下降了 12.3％，效果明

显，提高了轴承的承载能力和使用寿命。 

4．在考虑接触非线性的情况下，研究了基于ANSYS的高速轴承的滚子结构优化设计方法。

以滚子的长度和直径为设计变量，滚子体积为目标函数，在保证轴承承载能力和刚度的情况下，

使滚子的质量最小。结果表明：优化后，滚子质量下降了16.4％，即减小了离心力，提高了高

速轴承的疲劳寿命，且滚子长度的增加可提高轴承刚度。 

5．对凸度圆柱滚子轴承径向刚度的计算方法进行研究，比较了滚子母线为直线、直线加圆

弧和圆弧时，轴承刚度随载荷变化的规律，分析了凸度量对刚度的影响。结果表明：凸度滚子

轴承的刚度小于直母线滚子轴承，且轻载时刚度变化比较明显；凸度量的增大使刚度减小。 

6．将轴承简化为刚性支承和弹性支承，在考虑陀螺力矩的情况下，对 ANSYS计算转子临
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界转速的方法进行了研究。结果表明：弹性支承使转子的临界转速减小，陀螺力矩的作用提高

了了转子的临界转速，与实际情况相符合；本文方法计算转子一阶临界转速的结果比较精确，

二阶的结果误差相对稍大。对 ANSYS 计算转子临界转速方法的研究和相关结论，为以后更复

杂转子系统的研究提供了一定参考依据和基础。  

7.2 工作展望 

由于滚动轴承的力学特性分析是个相当复杂的工程，涉及的学科非常管广泛，很多问题值

得进一步探讨和解决： 

1．用 ANSYS软件进行圆柱滚子轴承接触问题的有限元分析时，仅考虑了滚子母线为直线

和圆弧修型两种情况，今后需要进一步对其它修型凸度，如滚子母线为直线加圆弧和对数曲线

等，进行更完善的研究。 

2．本文仅考虑了轴承径向受载的情况，且在计算各切片与内外滚道的接触变形量时忽略了

接触区油膜厚度的影响。为了能更准确的分析，在今后的工作中需要研究滚子修型凸度对弹流

油膜的影响。 

3．用 ANSYS计算转子的临界转速时，如果转子结构比较复杂，采用梁－质量单元有限元

模型会对结果有一定误差。为了得到更加准确的结果，今后研究中利用可考虑陀螺力矩的三维

实体单元建模进行计算。 

4．滚动轴承的动态 CAE仿真目前资料鲜有报道，滚动轴承及轴类零部件的动力学接触建

模及分析，及轴承的预紧、润滑、磨损和寿命等方面，仍需要不懈地努力进行深入的研究。 
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