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不同预载机制和过盈量下角接触球轴承的
动力学特性

李    震1，王青山1，王瑞华1，秦    斌2

（1.  中南大学 机电工程学院，长沙 410012；
2.  中南大学 交通运输工程学院，长沙 410015）

摘　　　  要：    基于 Hertz弹性接触理论和无滚道控制理论，建立了不同预载机制下五自由度角接触球轴承拟

静力学分析模型，采用牛顿拉夫逊法对已建立的模型进行数值求解，探究预载机制和过盈量对角接触球轴承

动力学特性的影响。通过将已建立模型求解接触角和轴承刚度结果与已有文献结果进行对比，验证模型的

有效性。分别探究了过盈量对内外圈装配压力和滚道接触变形量的影响以及过盈量和预载机制对轴承刚度

的影响。结果表明：随过盈量增加，内外圈装配压力增加，初始接触角减小；随着过盈量增加，轴承径向刚度

增加，轴向刚度和角刚度减小；与定压预紧相比，定位预紧能够提高轴承刚度；探究转速对接触变形和装配压

力的影响，确定了松脱旋转速度约为 40 000 r/min。
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Dynamic characteristics of angular contact ball bearings
under different preloading mechanisms and

interference amount
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Abstract:   Based on Hertz elastic contact theory and raceless control theory, a quasi-static analysis
model  of  angular  contact  ball  bearings  with  five  degrees  of  freedom  under  different  preloading
mechanisms  was  established.  Newton  Raphson  method  was  used  to  numerically  solve  the  established
model  for  exploring  the  influences  of  preloading  mechanisms  and  interference  amount  on  the  dynamic
characteristics of angular contact ball bearings. The effectiveness of the model was verified by comparing
the results of contact angle and bearing stiffness of the established model with those of existing literature.
The influences  of  the  interference amount  on the assembly pressure  of  the  inner  and outer  rings  and the
contact deformation of the raceway as well as the influences of the interference amount and the preloading
mechanisms  on  the  bearing  stiffness  were  explored.  The  results  showed  that  with  the  increase  of

 
收稿日期：2022-05-13

基金项目：国家自然科学基金（52075554）

作者简介：李震（1996−），男，博士生，主要从事轴承转子系统研究。

通信作者：王青山（1989−），男，副教授、博士生导师，博士，主要从事机械结构振动噪声研究。E-mail：qingshanwang@csu.edu.cn
 

引用格式：李震, 王青山, 王瑞华, 等. 不同预载机制和过盈量下角接触球轴承的动力学特性[J]. 航空动力学报, 2024, 39（4）：20220334. LI Zhen,

WANG Qingshan, WANG Ruihua, et al. Dynamic characteristics of angular contact ball bearings under different preloading mechanisms

and interference amount[J]. Journal of Aerospace Power, 2024, 39（4）：20220334.

第 39 卷  第 4 期 航空动力学报 Vol. 39　No. 4
2024 年 4 月 Journal of Aerospace Power Apr. 2024

20220334-1

mailto:qingshanwang@csu.edu.cn


interference,  the  assembly  pressure  of  inner  and  outer  rings  decreased  and  the  initial  contact  angle
decreased;  with  the  increase  of  interference,  the  radial  stiffness  of  the  bearing  increased,  while  the  axial
stiffness  and  angular  stiffness  decreased;  compared  with  constant  pressure  preloading,  positioning
preloading can improve the bearing stiffness; ghe influence of rotation speed on contact deformation and
assembly pressure was investigated, and the release rotation speed was determined to be about 40 000 r/min.

Keywords:   interference amount；preloading mechanism；Newton Raphson；bearing stiffness；
contact angle

在机械传动领域，轴承作为关键的基础零部

件，在运动传递过程中起到不可或缺的作用。轴

承的种类繁多，角接触球轴承作为轴承的典型代

表，能够同时承受轴向和径向载荷，适用于高速

复杂外载荷工况，在旋转机械工程领域得到广泛

应用。为了保证角接触球轴承的定位精度，角接

触球轴承在装配过程中需采用过盈配合，即轴承

内圈与轴承过盈配合和轴承外圈与轴承座过盈配

合。另外，角接触球轴承在运转前，必须进行预

紧，常见的预紧机制（预紧）有两种，分别是定压

预紧（保持恒定压力）和定位预紧（保持恒定位

移）。过盈配合和预载机制会通过影响角接触球

轴承运转过程中的动力学特性进而影响旋转机械

整体的动力学性能。因此需要构建动力学模型来

研究过盈配合和预载机制对角接触球轴承动力学

特性的影响。近年来，国内外学者建立了不同类

型的角接触球轴承动力学模型开展相关研究，并

取得了一系列成果。

Alfares等[1] 建立了五自由度系统动力学模型，

研究角接触球轴承轴向预紧力对磨床主轴系统动

力学特性的影响。Gunduz等 [2] 建立五维轴承刚

度模型来研究轴承预紧力对双列角接触球轴承振

动特性的影响。Zhang、Fang等 [3-5] 基于 Jone和

Harris模型建立了角接触球轴承的动力学模型，

分析角接触球轴承在预载荷作用下的动态特性。

王硕桂等[6]以滚道控制理论为基础，建立了三自

由度角接触球轴承拟静力学分析模型，研究过盈

配合量、预紧力等因素对角接触球轴承动力学性

能的影响。李小虎等[7] 基于赫兹接触理论和滚道

控制理论，建立五自由度角接触球轴承拟静力学

分析模型，探究定压预紧和定位预紧下角接触球

轴承的动态特性。李鸿亮等[8-10] 基于 Hertz接触

理论，综合考虑了高温、高速和配合过盈量等因

素的影响，建立了配对角接触球轴承初始预紧力

和最小工作预紧力之间的关系。王云龙等[11] 基

于弹流润滑理论和短轴承理论，考虑轴承各元件

间的相互作用，建立了角接触球轴承-转子系统动

力学分析模型，实现加减速过程的动力学分析。

邓四二等[12] 在角接触球轴承动力学和热力学分

析的基础上，建立角接触球轴承摩擦力矩理论计

算公式，并通过实验验证。

综上所述，本文拟基于无滚道控制理论和

Hertz接触理论，建立五自由度角接触球轴承拟静

力学分析模型，考虑了离心力、陀螺力矩、摩擦力

和预载机制等综合因素的影响。在角接触球轴承

拟静力学模型建立的基础上，首先通过与已有文

献结果进行对比验证，验证轴承内外圈接触角和

轴承刚度；其次，通过研究过盈量对装配压力、内

外圈滚道接触直径变形量和轴承初始接触角等参

数的影响，探究过盈量对轴承结构参数的影响机

制；最后，探究定压预紧和定位预紧两种预载机

制的区别，并通过研究过盈量对轴承刚度的影响

来探究过盈量对不同预载机制下角接触球轴承动

力学特性的影响。

 1    理论分析

 1.1   轴承过盈配合分析

角接触球轴承在装配过程中，需要考虑轴承

与转轴的过盈配合（轴承内圈和转轴）和轴承与轴

承座的过盈配合（轴承外圈和轴承座），过盈配合

将严重影响轴承的动力学性能，因此需要对上述

过盈配合进行分析。为了便于过盈配合计算，一

般将轴承内外圈、转轴和轴承座之间的过盈配合

视为圆环（厚壁圆环）之间的过盈配合，具体如

图 1所示。D1 和 D2 分别表示内环的内径（直径）

和外环的外径（直径）；D0 表示配合界面的直径；p
表示过盈配合压力（装配压力）；E1 和 ν1 分别表示

内环的弹性模量和泊松比；E2 和 ν2 分别表示外环

的弹性模量和泊松比；u1 和 u2 分别表示内环和外

环在过盈配合界面位置的变形量。根据弹性力学

和材料力学并结合已有文献 [13]，可以得到内外

环在过盈配合位置的变形量 u1 和 u2。
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根据上述内外环在过盈配合位置上的变形量，

可以确定过盈配合的过盈量为

∆ f = 2（|u1|+ |u2|） （2）

根据上述过盈量的计算公式，通过变量代换，

可以得到内外环过盈配合的装配压力为

p =
∆ f
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基于上述内外环过盈配合的推导，可以分别

确定角接触球轴承内圈滚道与转轴的配合和角接

触轴承外圈滚道与轴承座的配合。此外，轴承座

在实际工程中不是一个圆环，为了便于讨论过盈

配合，本文假定其为圆环（壁厚较大），具体如图 2

所示。
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内环

配合界面

外环 E2、v2 E1、v1

图 1    圆环过盈配合示意图

Fig. 1    Diagram of ring interference fit

 
 

d0

d1

d2

d3d4

d5

转轴

轴承内圈滚道

过盈配合界面1

轴承外圈滚道
过盈配合界面2

轴承座

图 2    角接触球轴承过盈配合示意图

Fig. 2    Interference fit of angular contact ball bearing
 

当考虑角接触球轴承内圈滚道与转轴过盈配

合时，过盈配合产生的装配压力为

psb =
∆ f
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1
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1
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式中 d0 和 d2 分别表示转轴内圈直径和轴承内圈

滚道接触直径； d1 表示过盈界面 1的直径 ；Ei
（i=s,b）和 νi（i=s,b）分别表示转轴和轴承的弹性模

量和泊松比。

当考虑角接触球轴承外圈滚道与轴承座过盈

配合时，过盈配合产生的装配压力为

pbh =
∆ f
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1
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1
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式中 d5 和 d3 分别表示轴承座内圈直径和轴承外

圈滚道接触直径；d4 表示过盈界面 2的直径；Eh

和 νh 分别表示轴承座的弹性模量和泊松比。根

据上述过盈配合所产生的装配压力，可以确定角

接触球轴承内外圈滚道在装配压力下引起的变形，

具体表达式如下所示：

δbi =
2d2

2d1

Eb（d2
3 −d2

2）
psb

δbo =
2d2

4d3

Eb（d2
4 −d2

3）
pbh

（6）

式中 δbi 和 δbo 分别表示角接触球轴承内外圈滚道

的变形量。同时指出，当角接触球轴承与转轴过

盈装配时，轴承内圈会膨胀；当角接触球轴承与

轴承座过盈装配时，轴承外圈会收缩。在装配压

力的影响下，角接触球轴承的内外圈滚道接触直

径将修正为如下形式：

D′bi = d2+δbi

D′bo = d3−δbo
（7）

D′bi D′bo式中 和 分别表示修正后内外圈滚道接触直

径。基于上述内外圈滚道接触直径的变化，根据
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如下所示轴承初始接触角的定义，角接触球轴承

的初始接触角也会出现相应的变化：

αo = arcos
(

A−0.5δd

A

)
δd = D′bo−D′bi−2d

A = ri+ ro−d

（8）

δd式中 和 d分别表示轴承的径向间隙和轴承滚珠

的直径；ri 和 ro 分别表示角接触球轴承内外圈滚

道的曲率半径；αo 表示角接触球轴承的初始接

触角。

 1.2   轴承几何分析

为了便于分析角接触球轴承的动力学特性，

本文拟建立了一个五自由度角接触球轴承动力学

模型，并考虑离心力、陀螺力矩、摩擦力和预载机

制等因素的影响。首先对角接触球轴承内部各个

结构之间的几何关系进行分析，具体如图 3所示。
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图 3    角接触球轴承几何模型

Fig. 3    Geometric model of angular contact ball bearing
 

O′b O′i

图 3中 δx、δy、δz、θx、θy 和 Fx、Fy、Fz、My、Mz

分别表示角接触球轴承的位移和外载荷；Dm 和 rp
分别表示节圆直径和内圈滚道曲率中心到内圈中

心的径向距离。由图 3不难看出，当轴承静止时，

滚珠中心和内圈滚道曲率中心共线，即 Ob、Oi 和

Oo 三点共线；当轴承转动时，滚珠中心和内圈滚

道中心的位置发生改变，由原来的 Ob、Oi 变化到

、 ，外圈滚道曲率中心保持不变。轴承内外

圈滚道曲率中心的相对位置可以表示为

A1 j = OiOo sin αo+δa j = Asin αo+δa j

A2 j = OiOo cos αo+δr j = Acos αo+δr j

δa j = δx+
1
2

rpθy sin ψ j−
1
2

rpθz cos ψ j

δr j = δy cos ψ j+δz sin ψ j

rp =
Dm

2
+（ri−0.5）cos αo

ψ j = 2π/N×（ j−1）

Dm =
D′bi+D′bo

2

（9）

式中 N表示轴承滚珠的个数；j（i=1,···, N）表示轴

承滚珠的编号，轴承滚珠的分布见图 4。
图 3中 αij 和 αoj 分别表示第 j个滚珠对应的

内外圈接触角，具体表达式为
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j
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图 4    滚珠周向分布示意图

Fig. 4    Schematic diagram of ball circumferential distribution
 

sin αi j =
A1 j−X1 j

∆i j

cos αi j =
A2 j−X2 j

∆i j

sin αo j =
X1 j

∆o j

cos αo j =
X2 j

∆o j

∆i j = ri−0.5d+δi j

∆o j = ro−0.5d+δo j （10）
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式中 X1j 和 X2j 分别表示滚珠中心与外圈滚珠中心

之间的轴向和周向距离；αij 和 αij 分别表示滚珠与

内外圈滚道之间的接触角；δij 和 δoj 分别表示滚珠

与内外圈滚道接触所产生的接触变形。基于上述

几何分析，根据勾股定理即可得一组平衡方程。F1 j =（sin αi j）
2+（cos αi j）

2−1
F2 j =（sin αo j）

2+（cos αo j）
2−1

（11）

 1.3   轴承受力分析

角接触球轴承在工作过程中，轴承滚珠与内

外圈滚道产生滚动摩擦，不仅会受到摩擦力的影

响，而且会受到轴承运转过程中所产生离心力和

陀螺力矩的影响，本节以第 j个滚珠为研究对象，

对其开展受力分析，具体见图 5。
 
 

αij

βj

Qij
Tij

Qoj Toj

αoj
Fcj

Mg j

ωb

ωiωm

图 5    第 j个滚珠的受力分析

Fig. 5    Force analysis of the jth ball
 

根据受力平衡，可以得到一组平衡方程。
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2Mg jQi j

d（Qi j+Qo j）

To j =
2Mg jQo j

d（Qi j+Qo j）

Fc j =
1
2

mDmω
2
i

(
ωm

ωi

)2

j

Mg j = Jω2
i

(
ωm

ωi

)
j

(
ωb

ωi

)
j

sin β j

（12）

式中 Qij 和 Qoj 分别表示滚珠与内外圈接触所产

生的接触力；Tij 和 Toj 分别表示滚珠与内外圈发

生滚动摩擦产生的摩擦力；Kij 和 Koj 分别表示滚

珠与轴承内外圈滚道的接触系数，其计算公式可

参考文献 [14]；m和 J分别表示滚珠的质量和转

动惯量，其计算公式参考文献 [15-16]；Fcj 和 Mgj

分别表示轴承旋转引起的离心力和陀螺力矩；ωm

和 ωb 分别表示滚珠的公转速度和自转速度；ωi

和 βj 分别表示轴承内圈的旋转速度和第 j个滚珠

的螺旋角。ωm/ωi、ωb/ωi 和 βj 的计算公式参考文

献 [17]。根据式（10）和式（12）得到的非线性方程

组，可以通过牛顿拉夫逊法迭代求解局部变量 X1j、

X2j、δij 和 δoj。

综上所述，上面已经完成了对滚珠的局部受

力分析，并求解出了局部变量。在此基础上为了

求解轴承内圈在给定外载荷下的位移，需要对轴

承内圈进行受力分析，得到关于轴承内圈的整体

平衡方程，具体如下所示：

Fx =

N∑
j=1

（Qi j sin αi j−Ti j cos αi j）

Fy =

N∑
j=1

（Qi j cos αi j+Ti j sin αi j）cos ψ j

Fz =

N∑
j=1

（Qi j cos αi j+Ti j sin αi j）sin ψ j

My =

N∑
j=1

rp（Qi j sin αi j−Ti j cos αi j）sin ψ j

Mz = −
N∑

j=1

rp（Qi j sin αi j−Ti j cos αi j）cos ψ j

（13）

基于上述迭代求解得到的局部变量，再次采

用牛顿拉夫逊法迭代求解轴承内圈的整体方程，

求解得到关于轴承内圈的整体位移变量 δx、δy、δz、

θx 和 θy。此外，在模型求解过程中，需要指出局部

变量 X1j、X2j、δij、δoj 和整体位移变量 δx、δy、δz、θx、

θy 存在如下所示的隐式关系。
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

∂X1 j

∂U

∂X2 j

∂U

∂δi j

∂U

∂δo j

∂U



= − 1
J



∂（F1 j,F2 j,F3 j,F4 j）

∂（U,X2 j, δi j, δo j）

∂（F1 j,F2 j,F3 j,F4 j）

∂（X1 j,U, δi j, δo j）

∂（F1 j,F2 j,F3 j,F4 j）

∂（X1 j,X2 j,U, δo j）

∂（F1 j,F2 j,F3 j,F4 j）

∂（X1 j,X2 j, δi j,U）



J =

∣∣∣∣∣∣∣∣∣∣∣∣∣∣∣∣∣∣∣∣∣∣∣∣∣∣∣∣

∂F1 j

∂X1 j

∂F1 j

∂X2 j

∂F1 j

∂δi j

∂F1 j

∂δo j

∂F2 j

∂X1 j

∂F2 j

∂X2 j

∂F2 j

∂δi j

∂F2 j

∂δo j

∂F3 j

∂X1 j

∂F3 j

∂X2 j

∂F3 j

∂δi j

∂F3 j

∂δo j

∂F4 j

∂X1 j

∂F4 j

∂X2 j

∂F4 j

∂δi j

∂F4 j

∂δo j

∣∣∣∣∣∣∣∣∣∣∣∣∣∣∣∣∣∣∣∣∣∣∣∣∣∣∣∣
U =（δx, δy, δz, θy, θz） （14）

基于上述迭代求解得到的轴承内圈位移变

量 U，进而可以确定角接触球轴承在外载荷作用

下的轴承刚度，具体表达式如下所示：

K = ∂F
∂U
=
∂（Fx,Fy,Fz,My,Mz）

∂（δx, δy, δz, θy, θz）
（15）

 1.4   轴承模型求解

由文中第 1.3节上所述，本文基于无滚道控

制理论和非线性赫兹接触理论，建立了五自由度

拟静力学模型，采用牛顿拉夫逊迭代法对角接触

球轴承的动力学特性进行数值求解。在后续模型

求解过程中，需要分别采用牛顿拉夫逊法迭代求

解局部变量 X1j、X2j、δij、δoj 和整体位移变量 δx、δy、

δz、θx、θy，且局部变量的求解要先于整体位移变量

之前。与此同时，本文模型求解考虑了不同的预

载机制，即定位预紧和定压预紧。为了便于描述

本文模型求解过程，本文给出了模型的整体求解

流程，具体见图 6。

 2    算例分析

 2.1   轴承模型验证

为了验证上述五自由度角接触球轴承动力学

模型的有效性，本节将模型的求解结果与已有文

献结果 [16]进行对比验证。首先开展轴承内外

圈滚道接触角的对比验证，将本文模型在轴向力

和转速（n）作用下的模型求解结果与文献中的相

应结果进行对比，轴承模型计算所需参数见表 1，
对比结果如图 7所示。

从图 7中可以看出，在不同载荷工况下，本文

模型求解得到的内外圈接触角结果与已有文献中

的相应结果具有较好的一致性。紧接着开展轴承

刚度的对比验证，将本文模型求解得到的轴向刚

度和径向刚度与已有文献的相应结果进行对比。

轴承模型计算所需参数见表 2，对比结果如图 8
所示。

从图 8中不难看出，本文模型求解得到的轴

向刚度和径向刚度与文献 [18-19] 的结果具有相

同的变化趋势。根据轴承内外圈接触角和轴承刚

度的对比结果，表明了本文模型的准确性、稳定

性和通用性，可以用于分析角接触球轴承在外载

荷工况下的动力学特性。

 2.2   过盈量对轴承结构参数的影响

由文中第 2.1节上所述，本文所建立的五自

由度角接触球轴承动力学模型已经通过内外圈滚

道接触角和轴承刚度得到验证，本节将根据上述

轴承动力学模型，进一步探究过盈量对轴承动力

学特性的影响，轴承相关材料和结构参数分别见

表 3和表 4。
首先研究过盈量转轴内径对轴承内圈装配压

力和滚道接触变形量的影响，计算结果如图 9和

图 10所示。

从图 9不难看出，随着转轴和轴承内圈之间

过盈量的增加，转轴与内圈滚道之间的装配压力

和内圈滚道的接触变形量显著增加；随着转轴内

径的增加，转轴与轴承内圈之间的装配应力和内

圈滚道的接触变形量逐渐降低。

从图 10可以看出，随着轴承和轴承座之间过

盈量的增加，轴承外滚道与轴承座之间的装配压

力和外圈滚道的接触变形量近似线性增加。为了

方便起见，在接下来的讨论中，将转轴视为实心

轴，Ds=0 mm。基于上述轴承内外圈滚道接触变

形量的研究，紧接着研究过盈配合量对轴承初始

接触角的影响，结果如图 11所示。

从图 11不难发现，随着转轴和轴承之间过盈

配合量 Δfsb 的增加以及轴承和轴承座之间过盈配

合量 Δfbh 的增加，轴承初始接触角分别呈现出显

著降低和逐渐降低的变化趋势。

 2.3   过盈量和预紧机制对轴承动力学特性的影响

如前所述，本文所建立的角接触球轴承模型

考虑了两种不同的预载机制，即定压预紧和定位
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预紧。首先，为了便于描述上述两种预载机制的

区别，本节研究了两种预载机制下轴承实际轴向

载荷和位移随着转速的变化规律，结果如图 12所

示。在定压预紧研究时，轴向载荷 Fx=290 N；在定

位预紧研究时，轴向位移 δx=13.6 µm。

如图 12所示，当轴承采用定压预紧进行预紧

时，随着旋转速度的增加，轴承实际轴向载荷 Fx
基本保持不变和实际轴向位移 δx 逐渐减小。当

轴承采用定位预紧进行预紧时，随着旋转速度的

增加，轴承实际轴向载荷 Fx 逐渐增大和实际轴向

位移 δx 基本保持不变。此外本文所讨论的轴承

旋转速度范围为 0～30 000 r/min，为了保证旋转

 

开始

输入轴承基本结构参数和
初始工况参数 (载荷和转速)

给定过盈量Δf 

计算轴承装配压力和轴承
内外圈变形量δbi和δbo

修正轴承内外圈滚道接触
直径并计算轴承初始接触角αo

定压预紧 定位预紧

设置轴承内圈位移的迭代初值
U=(δx, δy, δz, θy, θz)

对轴承滚珠进行编号j=1,...,N 对轴承滚珠进行编号j=1,...,N

设置轴承第j个滚珠局部位移的
迭代初值(X1j, X1j, δij, δoj)

设置轴承第j个滚珠局部位移的
迭代初值(X1j, X1j, δij, δoj)

计算轴承与滚道接触的相关
参数Oij, Ooj, Tij, Toj, Fcj, Mg j, αij, αoj

计算轴承与滚道接触的相关
参数Oij, Ooj, Tij, Toj, Fcj, Mg j, αij, αoj

求解局部平衡方程，得到第j个
滚珠的局部位移(X1j, X1j, δij, δoj)

求解局部平衡方程，得到第j个
滚珠的局部位移(X1j, X1j, δij, δoj)

否 否

否 否

否 否

是否收敛 是否收敛

是否收敛 是否收敛

是 是

j<N j<N

是 是

是

是

求解轴承内圈整体平衡方程，
得到轴承内圈的整体位移

U=(δx, δy, δz, θy, θz)

结束 结束

δx为已知量，设置轴承位移的
迭代初值(δy, δz, θy, θz)

求解轴承内圈平衡方程(除了关于
Fx的平衡方程)，得到轴承轴向力

和位移(Fx, δy, δz, θy, θz)

图 6    轴承模型求解流程图

Fig. 6    Flow chart of bearing model solution
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图 7    轴承内外圈接触角的对比结果

Fig. 7    Comparison results of inner and outer ring contact

angle of bearing
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图 8    轴承刚度的对比结果

Fig. 8    Comparison results of

bearing stiffness

 

表 1    FAG B7014AC轴承参数

Table 1    Bearing parameters of FAG B7014AC

参数 数值

弹性模量 E/105 （N/mm2） 2.06

泊松比 ν 0.3

滚珠密度 ρ/（kg/m3） 7 850

滚珠直径 d/mm 12.5

内圈滚道曲率半径 ri/mm 6.54

外圈滚道曲率半径 ro/mm 6.54

内圈滚道接触直径 d2/mm 77

外圈滚道接触直径 d3/mm 102

滚珠个数 N 19

 

表 2    SKF EEB3-2Z轴承参数

Table 2    Bearing parameters of SKF EEB3-2Z

参数 数值

弹性模量 E/105 （N/mm2） 2.06

泊松比 ν 0.3

滚珠密度 ρ/（kg/m3） 7 850

滚珠直径 d/mm 3.969

内圈滚道曲率半径 ri/mm 2.064

外圈滚道曲率半径 ro/mm 2.064

内圈滚道接触直径 d2/mm 13.06

外圈滚道接触直径 d3/mm 18.21

滚珠个数 N 7
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速度取值合理，防止出现本文所讨论的旋转速度

范围超出轴承和转轴的松脱旋转速度。因此，本

文讨论了轴承和转轴内外圈变形和两者之间的实

际装配压力随旋转速度的变化规律，结果如图 13

所示。图 13中的转轴外圈径向变形和实际装配

应力是通过参考文献 [4]中相关计算公式得到的。

如图 13所示，轴承内圈径向变形和转轴外圈

径向变形随着旋转速度的增加呈现逐渐减小和逐

渐增加的变化趋势，两者会出现交点，交点对应

的旋转速度被称作松脱旋转速度（40 000 r/min左

右）。轴承和转轴的实际装配压力随着旋转速度
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图 10    过盈量对外圈装配应力和滚道接触变形量的影响

Fig. 10    Influence of interference amount on outer ring

assembly stress and raceway contact deformation
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图 9    过盈量对内圈装配应力和滚道接触变形量的影响

Fig. 9    Influence of interference amount on inner ring assembly

stress and raceway contact deformation
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表 3    B7008C相关材料参数

Table 3    Material parameters of B7008C

参数 材料
弹性模量/
105 （N/mm2）

泊松比 ν
密度 /
（kg/m3）

转轴 TC4 1.1 0.3 4 510
轴承 9Cr18 2.06 0.3 7 850

轴承座 TC4 1.1 0.3 4 510

 

表 4    B7008C轴承参数

Table 4    Bearing parameters of B7008C

参数 数值

转轴和轴承过盈配合直径 d1/mm 40
轴承和轴承座过盈配合直径 d4/mm 68

轴承座外径 d5/mm ∞

滚珠直径 d/mm 7.144

内圈滚道曲率半径 ri/mm 4.0

外圈滚道曲率半径 ro/mm 3.79

内圈滚道接触直径 d2/mm 46.838

外圈滚道接触直径 d3/mm 61.176

滚珠个数 N 19
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的增加呈现逐渐减小的变化趋势，当旋转速度达

到松脱旋转速度时，轴承和转轴的装配压力为零。

接下来，通过研究过盈量对不同预载机制下

轴承刚度的影响来反映过盈量和预载机制对轴承

动力学特性影响，研究结果分别如图 14、图 15和

图 16所示。该计算模型的轴承轴向载荷和位移

与图 12相同，轴承转速为 10 000 r/min。

如图 14所示，随着转轴与轴承之间过盈量的

增加和轴承与轴承座之间过盈量的增加，轴承轴

向刚度呈现明显的下降趋势，且变化趋势基本相

同；当过盈量一定时，轴承在定位预紧下的轴向
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刚度大于轴承在定压预紧下的轴向刚度。研究结

果表明，转轴与轴承之间过盈量和轴承与轴承座

之间过盈量对轴承轴向刚度具有类似敏感性，过

盈量的增加均会弱化轴向刚度；同时当过盈量一

定时，与定压预紧机制相比，定位预紧机制会强

化轴向刚度。

如图 15所示，随着转轴与轴承之间过盈量和

轴承与轴承座之间过盈量的增加，轴承径向刚度

呈现明显的上升趋势，且具有相同的变化趋势。

当过盈量一定时，轴承在定位预紧下的径向刚度

大于轴承在定压预紧下的径向刚度。结果表明，

转轴与轴承之间过盈量和轴承与轴承座之间过盈

量对轴承径向刚度具有类似的敏感性，随着过盈

量的增加，轴承径向刚度会有所增加；同时当过

盈量一定时，与定压预紧机制相比，定位预紧机

制会强化轴承径向刚度。

如图 16所示，随着转轴与轴承之间过盈量和

轴承与轴承座之间过盈量的增加，轴承角刚度呈

现明显的下降趋势，且变化趋势相同。当过盈量

一定时，轴承在定位预紧下的角刚度大于轴承在

定压预紧下的角刚度。结果表明，转轴与轴承之

间过盈量和轴承与轴承座之间过盈量对轴承角刚

度具有类似的敏感性，过盈量的增加会弱化角刚

度；同时当过盈量一定时，与定压预紧机制相比，

定位预紧机制会强化轴承角刚度。

 3    结　论

1）  本文构建了五自由度角接触球轴承动力

学特性分析模型，该模型考虑了离心力、陀螺力

矩和摩擦力等因素影响，可以求解不同预载机制

下角接触球轴承的动力学特性。

2）  从装配压力和内外圈滚道接触变形量等

参数角度探究了过盈量对轴承几何结构参数的影

响机制。结果表明，过盈量是首先通过影响装配

压力来影响内圈滚道接触直径的变形量，进而影

响轴承的初始接触角。

3）  探究了过盈量和预载机制对轴承动力学

特性的影响。结果表明，随着转轴与轴承之间过

盈量的增加和轴承与轴承座之间过盈量的增加，

轴承轴向刚度和角刚度会得到弱化，轴承径向刚

度会得到加强。与定压预紧相比，定位预紧会提

高轴承刚度。

4）  转轴与轴承之间过盈量和轴承与轴承座

之间过盈量会严重影响轴承的动力学特性，本文

的研究可以为角接触球轴承的装配和预载设计提

供理论基础和技术指导。
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