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位移激励和热变形耦合的波纹对全陶瓷轴承打滑
和振动特性影响研究
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摘要: 为研究波纹对全陶瓷轴承打滑和振动特性的影响，将位移激励和热变形进行耦合，提出一种动态的波纹模型。将 Hertz
接触理论和时变位移激励进行结合，得到时变接触刚度系数的计算方法，并对刚度系数进行详细分析。同时考虑时变接触刚

度系数和时变位移激励的影响，建立全陶瓷轴承的打滑动力学模型。分析了转速和波纹对全陶瓷轴承打滑和非线性振动特性

的影响。结果表明，转速，波纹幅值和波数的增加均会造成球与滚道之间的接触刚度系数增大。接触刚度系数对波数的变化

更加敏感。转速的提高会加剧打滑情况。波纹幅值和波数的增加均可以起到抑制打滑的效果。但波纹幅值和波数过大会引

起内圈的异常振动。仿真与试验的最大基频差为 2.75 Hz，最大误差为 0.37%。该研究可用于全陶瓷轴承结构的优化设计以

及健康监测。
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Influence of displacement excitation and thermal deformation coupled 
waviness on slipping and vibration characteristics of full ceramic bearing
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（1. School of Mechanical Engineering， Shenyang Jianzhu University， Shenyang 110168， China； 
2. School of Mechanical Engineering， Shenyang University of Technology， Shenyang 110870， China）

Abstract: To investigate the effect of waviness on the slippage and vibration characteristics of the full ceramic bearing， displace⁃
ment excitation and thermal deformation are coupled to propose the dynamic waviness model. The Hertz contact theory and time-

varying displacement excitation are combined to obtain the calculation method of time-varying contact stiffness coefficient， and the 
stiffness coefficient is analyzed in detail. The effects of time-varying contact stiffness coefficient and time-varying displacement exci⁃
tation are also taken into account to model the slipping dynamic of the full ceramic bearing. The effects of rotational speed and wavi⁃
ness on the slippage and nonlinear vibration characteristics of the full ceramic bearing are analyzed. The results show that an in⁃
crease in rotational speed， waviness amplitude and wave number all lead to an enlarged contact stiffness coefficient between the ball 
and the raceway. The contact stiffness coefficient is more sensitive to changes in wave number. The increase in rotational speed can 
exacerbate slippage. Both the increase in waviness amplitude and wave number can have the effect of inhibiting slippage. However， 
the waviness amplitude and wave number can be too large resulting in abnormal vibration of the inner ring. The maximum funda⁃
mental frequency deviation between simulation and test is 2.75 Hz， the maximum error is 0.37%. This research can be used for the 
optimal design of the full ceramic bearing structures as well as for health monitoring.

Keywords: full ceramic bearing；waviness；slippage；displacement excitation；thermal deformation

面对航空航天、核工业以及制造业等领域的高

温、高速以及干摩擦等特殊工况，全陶瓷轴承的应用

不可或缺。然而在运行过程中，由于球与滚道之间

的实际摩擦力不足以克服阻力，导致球与滚道之间

发生滑移，球并非在理想状态下做纯滚动运动［1］。

轴承的打滑是不可避免的，球的打滑会导致轴承内

部的受力变得更复杂［2⁃3］，不仅加剧轴承滚道的磨

损，降低轴承运行的稳定性并诱发较为严重的噪声，
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还会增加球与滚道之间的摩擦生热，缩短轴承的使

用寿命。

为了研究轴承的打滑特性，近年来，许多学者通

过多个角度进行仿真实验分析。 TU 等［4］和 LIU
等［5］对圆柱滚子轴承打滑时的振动响应进行了研

究，并讨论了摩擦力和保持架兜孔类型的影响。结

果表明，适当的保持架凹口尺寸可以减弱打滑程度，

打滑引起的摩擦力与振动水平密切相关。LI等［6］发

现随着打滑程度的增加，内外滚道的摩擦生热和轴

承总功率损失增加，而保持架⁃导环相互作用和

球⁃油搅动的摩擦生热呈现相反的趋势。NIU 等［7］

基于动态轴承模型［8］和保持架回转运动模型［9］，研究

了严重打滑条件下球轴承保持架的稳定性和保持架

回转性能，发现保持架的回转稳定性显著下降，滚珠

驱动保持架的力量不足。WANG 等［10］提出了一种

动态模型，该模型考虑了球、滚道、保持架和润滑剂

之间的相互作用。并说明轴向载荷显著影响角接触

球轴承的打滑行为。GAO 等［11］提出了一个综合考

虑轴承部件运动学、球与滚道之间的赫兹接触、球与

保持架之间的相互作用、流体动力润滑和热效应的

模型来研究和预测过滑和打滑机理；对滑移引起的

摩擦热效应分析表明，轴承运行过程中形成了相当

大的温度梯度。润滑油流量的增加可以在一定程度

上减缓温度的升高。OKTAVIANA 等［12］对角接触

球轴承在不同边界条件下的滑移问题进行了分析。

ZHAO 等［13］考虑联合载荷和滚动接触效应等极端

条件，建立了干润滑角接触球轴承滚动接触摩擦学

的统一分析模型。结果表明，滚动接触效应和组合

载荷显著影响角接触球轴承的打滑和旋转性能。

FANG 等［14］建立了一个综合的数学模型来预测滚

动轴承的滑移行为，该模型考虑了球与滚道、保持架

和润滑剂之间相互作用的影响。GAO 等［15］提出一

种聚焦保持架特性的综合轴承动力学模型，结果表

明在轴承上施加大的轴向载荷可能对防止轴承打滑

起反作用。基于动力学理论，李峰等［16］建立了摆动

深沟球轴承的动力学模型，结果表明摆动情况下的

轴承打滑明显较稳定状态下的轴承打滑严重。彭城

等［17］针对三点接触球轴承建立打滑模型，结果表明

转速越高或轴向载荷越小，轴承的打滑率越高。

LIU 等［18］为了提高模型的精度，在动力学模型中，将

保持架离散为具有相同滚动单元数目的若干段，以

引入连接相邻段的弹簧表示保持架柔度。结果表

明，适当地增加连接刚度可以有效缓解打滑现象。

HAN 等［19］基于赫兹接触理论和弹流润滑，建立了圆

柱滚子轴承滑移行为的非线性动力学模型。结果表

明径向载荷、弯矩或时变载荷幅值的增大均使最大

滚子滑移速度减小，即滚子滑移被衰减。综上，现阶

段研究人员对滚动轴承的打滑特性和机理进行了广

泛的研究。然而在高速旋转下，滚道的热变形会对

表面的波纹轮廓产生影响，很少有研究关注受热变

形影响的动态形状缺陷对滚动轴承的接触方式和打

滑特性的影响，且陶瓷材料具有刚度大等特性，全陶

瓷轴承的振动对刚度变化更加敏感［20］。

因此，本研究考虑球与保持架和滚道之间的接

触、受热变形影响的动态波纹等因素，引入时变位移

激励和接触刚度系数，建立全陶瓷轴承打滑动力学

模型来研究波纹和转速等因素对全陶瓷轴承打滑特

性和非线性振动特性的影响。通过试验验证理论的

可靠性。结果可为全陶瓷轴承的优化设计提供理论

依据。

1　热变形和位移激励耦合的动态波纹

模型

1. 1　全陶瓷轴承热变形计算

在实际工况中，角接触球轴承的摩擦机理较为

复杂。根据轴承 Harris 理论和 Palmgren 的经验公

式［21］，将摩擦力矩分解为与载荷无关的摩擦力矩 M0

（即空载时油润滑产生的摩擦力矩）和与载荷相关的

摩擦力矩 M1（即负载作用下的摩擦力矩），其中，接

触表面差动滑动引起的摩擦力矩 M1为：

M 1 = f1 P 1 dm （1）
式中，f1为轴承结构与载荷相关系数；P1为轴承摩擦

力矩计算载荷；dm为轴承的平均直径。

轴承在高速旋转且受载较小时，油润滑产生的

轴承摩擦力矩 M0 起主要作用，其与润滑油运动黏

度、角速度有着直接的联系，表现为轴承润滑液的流

体动能损耗［22］，可表示为：

ì
í
î

M 0 = 10-7 f0 ( vn )2/3 d 3
m，  vn ≥ 2000

M 0 = 1.6 × 10-5 f0 d 3
m，  vn < 2000

（2）

式中，n 为轴承转速；v 为轴承工况温度下的润滑油

运动黏度；f0与轴承种类和油润滑方式相关。

根据轴承内外圈滚道理论，轴承自旋摩擦力矩

Ms主要受到球自旋速度和接触载荷影响，因此轴承

内/外圈滚道与球自旋摩擦力矩为：

M f = M fi + M fo （3）

M fi/fo = 3μ fi/fo Q i/o a i/o Σ i/o

8 （4）

式中，Q i、Qo分别为球与内、外圈滚道法向的接触载

荷；ai、ao分别为内、外滚道赫兹接触椭圆长半轴；μfi、

μfo分别为球与内、外圈滚道接触区的自旋摩擦系数；

Σ i、Σ o 分别为内、外圈滚道接触区第二类椭圆积分。

因此，通过 Palmgren 工作，可以初步得到全陶
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瓷轴承球与内/外圈滚道间接触区的摩擦功率消耗

分别为：

H fi/fo = π
30 n ⋅ éë ù

ûf1 P 1 dm + 10-7 f0 ( )vn
2/3

d 3
m +

∑
z = 1

N

ω sz ⋅ 3μ fi/fo Q i/o a i/o Σ i/o

8 ，vn ≥ 2000 （5）

H fi/fo = π
30 n ⋅ ( f1 P 1 dm + 1.6 × 10-5 f0 d 3

m )+

∑
z = 1

N

ω sz ⋅ 3μ fi/fo Q i/o a i/o Σ i/o

8 ，vn < 2000 （6）

式中，ω sz 为第 z个球的自转角速度；N 为球的个数。

由于陶瓷材料的弹性滞后性，当加载超过弹性

限度时，应变滞后于应力，与应力相位差 π/2 部分的

黏性分量使应变能以热能形式被耗散，形成滞后损

失。因此，陶瓷球与滚道之间的弹性滞后引起的摩

擦功率消耗为：

H e = 0.25dm

é

ë

ê
êê
ê
ê
ê1 - ( Dw cos α0

dm ) 2ù

û

ú
úú
ú ⋅

(∑
z = 1

N

ϑ iz ω bz + ∑
z = 1

N

ϑoz ω bz) β （7）

ϑ iz/oz = 9
128 ⋅ 2Γ i/o

π
π

2 ( )a i/o /b i/o
2 ⋅ Σ i/o

3

⋅

é

ë

ê
êê
ê
ê
ê 2Σ i/o

π ( )a i/o /b i/o

ù

û

ú
úú
ú

- 1
3

⋅ ( 8
3 ∑ρ i/o)

2
3

⋅

é

ë

ê
êê
ê
ê
ê 8 ( )1 - νc

2

E c

ù

û

ú
úú
ú

1
3

F
4
3
i/o （8）

式中，ωbz为第 z 个球的公转角速度；bi、bo 分别为内、

外滚道赫兹接触椭圆短半轴；νc 为陶瓷材料的泊松

比；Ec为陶瓷材料的弹性模量；∑ρ i、∑ρo 分别为球

与内、外圈滚道接触点的曲率和；β 为陶瓷材料的弹

性滞后系数；Γi、Γo 分别为内、外圈滚道接触区第一

类椭圆积分，Fi、Fo分别为第 z 个球与内、外圈滚道之

间的法向接触力；Dw为球的直径；α0为初始接触角。

同时，全陶瓷轴承在运行过程中，球与保持架碰

撞，会产生摩擦力，所引起的摩擦功率消耗为：

H c = 0.25dm

é

ë

ê
êê
ê
ê
ê1 - ( Dw cos α0

dm ) 2ù

û

ú
úú
ú ⋅

sin é
ë
ê
êê
êα0 + arctan ( 2Dw sin α0

dm - Dw cos α0 ) ùûúúúú ⋅ M c fc ω bz

   （9）
式中，fc为球与保持架之间的滑动摩擦系数；Mc为保

持架的重量。

因此，全陶瓷轴承在工作时，造成的总摩擦损

耗为：

H = H fi/fo + H e + H c （10）

全陶瓷轴承的传热主要是与空气和润滑油之间

进行。空气会带走轴承比例比较大的热量。要计算

全陶瓷轴承与润滑油和空气的换热系数，需要计算

润滑油和空气与轴承的接触面积为：

A b = 2πdm Δh （11）
式中，Δh 为轴承内外圈滚道与保持架间的距离。

全陶瓷轴承运行过程中，流过轴承的润滑油的

平均速度为：

vb =
é

ë

ê
êê
ê
ê
ê( Q 1

A b )
2

+ ( ωdm

2 ) 2ù

û

ú
úú
ú

0.8

（12）

式中，Q1为润滑油流量；ω 为轴承旋转角速度。

轴承与润滑油和空气的换热系数 h 为：

 h = 9.7 + 5.33v0.8
b （13）

结合全陶瓷轴承内部传热机理，得出换热系数

与温度之间的关系为：

ρ1 C p1
∂T
∂t

+ ρ2 C p2 vb ∇T = ∇ ( k∇T )+ Q r （14）

q = h ( T f - T )， Q r = P
V

（15）

式中，Qr为生热率；ρ1为固体密度；ρ2为流体密度；Cp1

和 Cp2 分别为固体和流体的常压热容；T 为轴承温

度；∇ 为拉普拉斯算子；k 为导热系数；q 为对流热通

量；Tf 为流体介质的温度；t 为时间；P 为生热量；

V 为轴承内部体积。

在陶瓷内/外圈滚道温升 ΔTir/or的作用下，轴承

内/外圈滚道的径向热变形 uir/or为：

u ir/or = α c ΔT ir/or d ir/or （16）
式中，αc为陶瓷材料的热膨胀系数；dir、dor为轴承内、

外圈的滚道直径。

轴承的内径和外径在内圈内径表面的温升 ΔTib

和外圈外径表面的温升 ΔToa 作用下的径向热变形

ui/o为：

u i/o = α c ΔT ib/oa d i/o （17）
式中，di为轴承内径的直径；do为轴承外径的直径。

受热变形影响的陶瓷轴承内、外滚道的相对径

向平移量分别为：

u ip = u ir - u i = α c(ΔT ir d ir - ΔT ib d i) （18）
uop = uor - uo = α c(ΔT or d or - ΔT oa d o) （19）

本文以材料为氧化锆的全陶瓷球轴承 7008CE
进行仿真分析。根据图 1 所示，随着转速的增加，各

部分的径向热变形呈现非线性递增的趋势。转速为

6000 r/min 时，7008CE 的内圈滚道径向热变形为

3.1 μm，外圈滚道径向热变形为 2.55 μm。由于内滚

道的温升大于外滚道，因此内滚道的热变形更大。

转速增加到 20000 r/min 时，7008CE 的内圈滚道径

向 热 变 形 为 12.33 μm，外 圈 滚 道 径 向 热 变 形 为

13.41 μm。根据热变形机理，外圈滚道的尺寸大于

1505



振   动   工   程   学   报 第  38 卷

内圈滚道的尺寸，转速的增加造成温升急剧增加，因

此外圈滚道的热变形更大。

1. 2　动态波纹模型

为了模拟轴承滚道的波纹，通过叠加正弦函数

的方式［23］来描述任意位置 Lj处的波纹轮廓的波动为：

w = ∑
j = 1

Nw

wj sin ( )2πLj

λj
+ βw （20）

式中，wj为第 j 个波纹的幅值；Nw 为波纹波数；βw 为

波纹的初始相位角；λj为第 j 个波纹的平均波长，可

以表示为：

λj ={ 0.5θwj d ir

0.5θwj d or
（21）

式中，θwj为第 j 个波纹度对应的弧度角。因此，任意

位置 Lj可以表示为［24］：

Lj ={ 0.5d ir θz

0.5d or θz

（22）

式中，θz为第 z个球与内、外滚道接触时的方位角。

由于全陶瓷轴承的保持架兜孔大小与球不同，

存在间隙 cp，假设所有的球不完全均匀分布，引入随

机数 ϖz均匀分布于 1 和−1 之间，θz可以表示为：

θz =

ì

í

î

ï
ïï
ï

ï
ïï
ï
ï
ï

2π
N

( )z - 1 + ψ bz - ω o t + ϖz

cp

rm

2π
N

( )z - 1 + ψ bz - ω i t + ϖz

cp

rm

（23）

式中，ψbz 为第 z 个球的公转角度；ωi、ωo 分别为轴承

内、外圈的角速度；rm为轴承的平均半径。

全陶瓷轴承运行过程中，滚道的热变形会导致

波纹轮廓的位置发生变化。同时由于波峰和波谷处

滚道厚度不同，导致滚道的热变形不均匀。因此，所

产生的附加波纹幅值可以表示为：

μ ir/or =
2w irj/orj u ip/op

d ir/or - d i/o
（24）

式中，w irj、worj为轴承内、外滚道的径向第 j 个波纹范

围内的波幅。

因此，考虑热变形影响，第 z 个球与轴承的波纹

滚道接触产生的时变位移激励为：

w irz = ∑
j = 1

Nw

( )w irj + μ ir sin [ j (ψ bz - ω i t )+

2πj ( )z - 1
N

+ jϖz

cp

rm
+ β iw ]+ u ip （25）

w orz = ∑
j = 1

Nw

( )w orj + μor sin [ j (ψ bz - ω o t )+

2πj ( )z - 1
N

+ jϖz

cp

rm
+ βow ]+ uop （26）

式中，β iw 为内滚道波纹的初始相位角；βow 为外滚道

波纹的初始相位角。

2　时变接触刚度系数的计算方法

2. 1　时变接触刚度系数计算

当波纹不存在时，球与光滑的滚道之间接触面

的曲率半径是恒定不变的。但实际由于滚道波纹的

存在，球与滚道之间接触面的曲率半径随波纹的位

置变化，不再为恒定值，导致球与滚道之间的接触力

随之发生变化。

根据所得的热变形与位移激励耦合的波纹模

型，可以得到任意位置 Lj处内/外滚道波纹度的曲率

ρw为
［25⁃26］：

ρ iw =

|

|

|
|
||
|
||

|

|
|
||
|
|
( )w ij + u ir ( )2π

λj

2

sin ( )2πLj

λj
+ β iw

é

ë

ê
êê
ê
ê
ê ù

û

ú
úú
ú
ú
ú

1 + ( )w ij + u ir
2( )2π

λj

2

cos2( )2πLj

λj
+ β iw

1.5

   （27）

ρow =

|

|

|
|
||
|
||

|

|
|
||
|
|
( )w oj + uor ( )2π

λj

2

sin ( )2πLj

λj
+ βow

é

ë

ê
êê
ê
ê
ê ù

û

ú
úú
ú
ú
ú

1 + ( )w oj + uor
2( )2π

λj

2

cos2( )2πLj

λj
+ βow

1.5

（28）
式中，w ij、woj为内、外滚道第 j个波纹的幅值。

则任意位置 Lj处，波纹度的曲率半径 Rw可以表

示为：

R iw = ρ-1
iw ，R ow = ρ-1

ow （29）
当滚道表面不存在波纹时，全陶瓷接触球轴承

的球与滚道之间可以看作球与球的接触方式。根据

如图 2 所示（图中 riw和 row分别为内、外滚道的曲率半

径，B 为轴承的厚度）的角接触球轴承几何结构特点，

参考表 1 中全陶瓷轴承 7008CE 的参数，运用 Hertz
接触理论求解球与内外滚道之间的接触刚度系数。

因 Hertz 接触计算量小、表达式简单，被广泛应

用在角接触球轴承领域。根据 Hertz 接触理论，接

触体 1 和接触体 2 的点接触情况如图 3 所示。

图 1 不同转速下 7008CE 的径向热变形

Fig. 1 Radial thermal deformation of 7008CE at different 
rotational speeds
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设球为接触体 1，内外滚道为接触体 2。且定义

凸面为正面，凹面为负面，通过球和滚道接触面法线

且与轴承径向平面平行的平面为平面 A，通过球心

的轴向平面为平面 B。当角接触陶瓷球轴承的滚道

表面存在波纹度时，由于滚道表面的曲率半径随波

纹位置的变化而变化，不再为恒定值［26］，因此，与光

滑滚道不同，内滚道存在波纹度时，球与内圈滚道接

触副的主曲率分别表示为：

ρA2i = ρ iw，ρB2i = -r -1
iw ，ρA1 = 2D-1

w ，ρB1 = 2D-1
w    （30）

同理，外滚道存在波纹度时，球与外圈滚道接触

副的主曲率分别表示为：

ρA2o = ρow，ρB2o = -r -1
ow ，ρA1 = 2D-1

w ，ρB1 = 2D-1
w

   （31）
则球与内外滚道的接触副曲率之和可表示为：

∑ρ i/o = ρA2i/A2o + ρB2i/B2o + ρA1 + ρB1 （32）
球与内外滚道的接触副曲率之差可以表示为：

F ( ρ) i/o
=

|| ( )ρA2i/A2o - ρB2i/B2o + ( )ρA1 - ρB1

ρA2i/A2o + ρB2i/B2o + ρA1 + ρB1
   （33）

根据轴承 Harris 接触理论，两个接触物相互接

触时曲率差 F（ρ）、第一类椭圆积分 Γ、第二类椭圆

积分 Σ 以及椭圆率 κ 之间的关系可以表示为：

F ( ρ)= [ (κ 2 + 1) Σ - 2Γ ] ⋅[ (κ 2 - 1) Σ ]-1
   （34）

根据曲率差 F（ρ）、第一类椭圆积分 Γ、第二类

椭圆积分 Σ 以及椭圆率 κ 之间的关系可以得到接触

椭圆率 κ 的不动点迭代公式为：

κj + 1 =
2Γκj

- Σκj

é
ë
êêêê ù

û
úúúú1 + F ( )ρ

κj

Σκj

é
ë
êêêê ù

û
úúúú1 - F ( )ρ

κj

（35）

式中，j为迭代次数。

由图 3 可知，球与陶瓷轴承滚道的接触面呈现

椭圆形，该椭圆形的长半轴和短半轴分别为 a 和 b。
根据 Hertz 接触理论，可以得到接触椭圆的长半轴

和短半轴、球与陶瓷轴承滚道的总接触变形以及接

触压力 Q 的大小为［27］：

a i/o = 6κ 2
i/o Σ i/o / ( )πE c∑ρ i/o

3
Q 1/3 （36）

b i/o = 6Σ i/o / ( )πE c κ i/o∑ρ i/o

3
Q 1/3 （37）

δ i/o = Γ i/o 9∑ρ i/o / ( )2π2 E 2
c κ 2

i/o Σ i/o
3

Q 2/3 （38）
Q = k i/o δ 1.5

i/o （39）
则球与内/外滚道的接触刚度系数可以表示为：

k i/o = πκ i/o E c

3Γ i/o ( 2Σ i/o

Γ i/o∑ρ i/o )
0.5

（40）

式中，κ i/o 为内/外滚道的接触椭圆率。

2. 2　时变接触刚度系数分析

以 10 阶波纹度模型为例，选取波纹幅值为 5 μm
进行仿真分析。根据图 4 可知，球与滚道的接触刚

度系数随着波纹位置的变化而变化。当转速为

18000 r/min 时，球与内滚道接触刚度系数的最大值

图 2 全陶瓷角接触球轴承结构示意图

Fig. 2 Schematic diagram of full ceramic angular contact ball 
bearing structure

表 1 7008CE全陶瓷角接触球轴承的具体参数

Tab. 1 Specific parameters of 7008CE full ceramic angular 
contact ball bearings

参数

轴承内径/mm
轴承外径/mm
球直径/mm

轴承节圆直径/mm
初始接触角/(°)
内滚道直径/mm
外滚道直径/mm

球数目

初始游隙/μm
材料

密度/(g·cm−3)
平均线膨胀系数/(m·℃−1)

泊松比

弹性模量/GPa

数值

40
68

8.003
54
15

46.062
62.096

16
28.37
ZrO2

5.67
9.8×10−6

0.28
220

图 3 两个物体的点接触及接触椭圆

Fig. 3 Point contact between two objects and contact ellipse
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为 357300576 N/mm，明显高于此时球与外滚道接

触刚度系数。当转速为 6000 r/min 时，球与内滚道

接触刚度系数最大值为 357300199 N/mm，小于转速

为 18000 r/min 时球与内滚道的接触刚度系数。这

表明随着转速的增加，球与滚道之间的接触刚度系

数增加。由于不同转速下陶瓷球和内外滚道的摩擦

温升不同，导致波纹滚道轮廓发生变化。进而造成

接触刚度系数在提高转速时的递增。

以 10 阶波纹度模型为例，在转速为 12000 r/min
的工况下进行仿真分析。根据图 5 可知，当径向波

纹幅值为 5 μm 时，球与内滚道的接触刚度系数最大

值为 357300387 N/mm。当径向波纹幅值增加到

15 μm，球 与 内 滚 道 的 接 触 刚 度 系 数 最 大 值 为

357301230 N/mm。这表明随着波纹幅值的增加，

球与内外滚道的时变接触刚度系数增加。同时波纹

幅值较大时，滚道表面的凸起更加尖锐，这会增加陶

瓷滚道表面的脆性，不利于全陶瓷轴承的长期正常

运行。

以径向波纹幅值为 10 μm 的波纹度模型为例，

在转速为 12000 r/min 的工况下进行仿真分析。根

据图 6 可以看出，接触刚度系数随角度变化曲线的

波峰数是波数的两倍。当波数为 5 时，球与内滚道

的接触刚度系数最大值为 357300564 N/mm。当波

数增加到 16 时，球与内滚道的接触刚度系数最大值

为 357301563 N/mm。可以发现波数越大，接触刚

度系数越大。相比于波纹幅值，接触刚度系数对波

纹波数更加敏感。由于波数增长会导致陶瓷滚道表

面的波纹波长减小，使陶瓷滚道表面更加脆弱，同样

不利于全陶瓷轴承的长期正常运行。

3　考虑动态波纹的全陶瓷轴承打滑

动力学建模

全陶瓷轴承通常以加速工况和匀速工况运行。

图 5 不同波纹幅值下的时变接触刚度系数

Fig. 5 Time-varying contact stiffness coefficients at different 
waviness amplitudes

图 6 不同波数下的时变接触刚度系数

Fig. 6 Time-varying contact stiffness coefficients at different 
wave numbers

图 4 不同转速下的时变接触刚度系数

Fig. 4 Time-varying contact stiffness coefficients at different 
rotational speeds
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在突然启动或加速过程中，承载区的球主要靠内滚

道的摩擦力驱动，而非承载区的球主要受自身惯性

和保持架的推动作用。对于保持架，主要依靠自身

惯性和承载区的球来推动。这导致处于加速工况下

的球与滚道容易出现打滑现象。同时在匀速工况

时，受负载影响，球在每次进入承载区时会受到突然

载荷作用，改变球的受力平衡。这导致球的速度发

生变化，造成咬入打滑现象。

根据加速工况的机理，当全陶瓷轴承的内圈在

t0 时刻开始加速，内圈的角速度 ωi在 t0~t1 时间段内

由 ω0 升至 ω1（ω0< ω1）。因此，内圈角加速度可表

示为：

∂ω i

∂t
= ω 1 - ω 0

t1 - t0
（41）

则内圈的角速度可以表示为：

ω i = ω 0 + ∂ω i

∂t
( t - t0)，t0 < t < t1 （42）

当全陶瓷轴承在匀速工况下运行，全陶瓷轴承

的内圈角加速度为 0，内圈的角速度恒定为 ωi=ω0。

因此，保持架的角速度可以写为：

ω c = ∂ψ c

∂t
（43）

式中，ψc为保持架的旋转角度。

由图 7 所示，球与保持架的位置分为三种情况，

分别为球与保持架的前后端不接触、球与保持架前

端接触和球与保持架后端接触。由于保持架兜孔的

间隙影响，球与保持架兜孔的一侧接触的同时必然

与另一侧脱离接触。因此，第 z 个球与保持架前端

之间的接触力可以表示为：

F c1z = K rc
é

ë
ê
êê
ê(ψ bz - ψ c - ϖz

cp

rm ) rm
ù

û
úúúú

n

，

ψ bz - ψ c - ϖz

cp

rm
> 0 （44）

F c1z = 0，    ψ bz - ψ c - ϖz

cp

rm
≤ 0 （45）

式中，Krc 为保持架与球之间的接触刚度；n 为荷

载⁃变形指数，在较小的弹性变形范围内可取为 1。

同理，第 z 个球与保持架后端之间的接触力可

以表示为：

F c2z = K rc
é

ë
ê
êê
ê(ψ c - ψ bz - ϖz

cp

rm ) rm
ù

û
úúúú

n

，

ϖz

cp

rm
+ ψ bz - ψ c < 0 （46）

F c2z = 0，    ϖz

cp

rm
+ ψ bz - ψ c ≥ 0 （47）

第 z 个球与保持架前端和后端间的摩擦力可以

写为：

ì
í
î

fc1z = μ c F c1z

fc2z = μ c F c2z

（48）

式中，μc为球与保持架之间的摩擦系数。

对于润滑的全陶瓷球轴承，球与滚道之间存在

油膜［28］，其中心膜厚度可表示为：

h c = 2.69U 0.67 G 0.53W -0.067 (1 - 0.61e-0.73κ) Rx    （49）
式中，U 为无量纲速度参数；G 为无量纲材料参数；

W 为无量纲载荷参数；Rx 为等效半径，当球与内滚

道接触时，Rx表示为：

Rx = 0.5d i(1 - 0.5d i r -1
m cos α) （50）

同理，当球与外滚道接触时，Rx表示为：

Rx = 0.5d o (1 + 0.5d o r -1
m cos α) （51）

式中，α 为接触角。

由于润滑对轴承打滑影响较大，为提高模型准

确性，应计入油膜和流体阻力等影响。本文通过

ANSYS Fluent 软件进行流体仿真计算，得到全陶

瓷轴承的油膜分布云图。以外滚道的油膜分布为

例，如图 8 所示。可知当转速为 4000 r/min 时，全陶

瓷轴承外滚道的最大油膜厚度为 3.9 μm。转速为

10000 r/min 时，全陶瓷轴承外滚道的最大油膜厚度

为 5.7 μm。可以发现转速的增加造成油膜厚度增

大，且转速越高，油膜分布越均匀。这是因为转速越

高，润滑油的流速越大。即提高转速有利于润滑油

膜的形成。

因此，油膜刚度 kf可以写为：

k fi/fo = ∂Q f

∂h ci/co
（52）

图 7 球与保持架的三种位置情况

Fig. 7 Three positions of the ball and cage

图 8 不同转速下外滚道油膜厚度的分布云图

Fig. 8 Distributed cloud diagram of oil film thickness on the 
outer raceway at different rotational speeds
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式中，Q f 为油膜承载的载荷；h ci/co 为内/外滚道中心

油膜厚度。

则可以求得等效刚度系数为：

ke = k i k fi ko k fo

k i + k fi + ko + k fo
（53）

由图 9 可知，内外滚道的油膜刚度均随着转速

的增加而逐渐减小。当转速增加到一定值时，油膜

刚度的变化率将减小。这表明低速时油膜刚度对转

速的变化更敏感。由于转速增加造成流体流速加

快，使得油膜厚度增加，导致油膜刚度显著下降。

当充分润滑时，全陶瓷轴承在运行过程中，球的

公转方向会受到润滑油剪切力的作用，阻碍球体运

动。因此，通过阻力可以表示为：

F dz = 0.25C d ρπD 2
w ( rm

∂ψ bz

∂t ) 2

（54）

式中，ρ 为润滑油的密度；Cd 为流动阻力系数，可以

表示为［29］：

C d = 20Re-1，Re < 2000 （55）
C d = 0.00086Re1/3，2000 ≤ Re < 10000 （56）

C d = 5 × 108 Re-2，Re ≥ 10000 （57）
式中，Re为雷诺数，可以表示为：

Re = ρ
∂ψ bz

∂t
r 2

m η-1
0 （58）

式中，η0为运动黏度系数。

由于流体阻力的存在，球自转和保持架旋转也

会受到阻力力矩的影响，可以表示为：

M drz = 0.5C r ρ ( ∂ψ sz

∂t ) 2

D 5
w （59）

M dc = 1
8 η0 ρAr 3

ca( ∂ψ c

∂t ) 2

+ 0.5ρC c r 3
ca( r 2

ca - r 2
cb) ( ∂ψ c

∂t ) 2

（60）
式中，rca为保持架的外半径；rcb 为保持架的内半径；

Cr 和 Cc 分别为球自转的阻力系数和保持架旋转的

阻力系数；ψsz为第 z 个球的自转角度；A 为保持架外

圆柱面的面积；Mdrz 为球自转受到的阻力矩；Mdc 为

保持架旋转受到的阻力矩。

根据第 z 个球与内滚道之间的位置关系，可以

得到球在位置角度为 θz时与内滚道接触产生的变形

量为：

δ iz =[ x cos θz + y sin θz - h iz - w irz - rz - γ/2 ]+

（61）
式中，x、y 为内圈的位移；rz为第 z 个球的径向位移；

γ 为轴承的径向游隙；“+”表示括号内必须为正数，

否则为 0。
球与外滚道的接触变形取决于球的径向位移，

则第 z个球与外滚道接触产生的变形量可表示为：

δoz = [ rz + hoz + w orz - γ/2]
+

（62）

根据赫兹接触理论，第 z 个球与内/外滚道接触

产生的接触力可以表示为：

F iz/oz = ke δ 1.5
iz/oz （63）

因此，球与滚道之间的摩擦力可以表示为：

f iz/oz = μ i/o F iz/oz

Δv i/o

|| Δv i/o

（64）

式中，μi、μo为球与内、外滚道之间的摩擦系数，可以

表示为：

μ i/o = 0.04 ⋅| Δv i/o |，    | Δv i/o |< 0.05 （65）
μ i/o = 0.02，    | Δv i/o |≥ 0.05 （66）

式中，∆vi、∆vo为球与内、外滚道的滑移速度，可以推

导为：

Δvo = 0.5ω bz ⋅ d or - 0.5ω sz ⋅ Dw （67）
Δv i = 0.5ω i ⋅ d ir - 0.5ω bz ⋅ d ir - 0.5ω sz ⋅ Dw（68）

其中，ωbz和 ωsz可以表示为：

ω bz/sz = ∂ψ bz/sz

∂t
（69）

当施加较大载荷，球滚动过程中不会发生陀螺

滑移，则可以认为球与滚道在轴向平面产生的静摩

擦力可以产生阻力力矩与陀螺力矩平衡，平衡方程

可以表示为：

F toz/tiz = μ s F oz/iz （70）
(F toz + F tiz) Dw = M gz （71）

式中，μs为球与滚道之间的静摩擦系数；Ftiz、Ftoz为第

z 个球与内、外滚道产生的静摩擦力；Mgz为第 z 个球

的陀螺力矩。

如图 10 所示，每个球主要受到来自内滚道、外

滚道和保持架的作用力，以及球在自转和公转情况

下受到的流体阻力和阻力矩。因此，第 z 个轴承球

在径向、自转方向和公转方向这三个方向的运动微

分方程可以描述为：

m b r 2
m

∂2 ψ bz

∂t 2 = 0.5f iz d ir - 0.5foz d or +

(F c2z - F c1z - F dz + G b sin θz) rm （72）

Jb
∂2 ψ sz

∂t 2 = 0.5 ( foz + f iz - F c1z - F c2z) Dw + M drz

   （73）

图 9 不同转速下的油膜刚度

Fig. 9 Oil film stiffness at different rotational speeds
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m b
∂2 rz

∂t 2 = F iz cos α iz - F oz cos αoz + F tiz sin α iz -

F toz sin αoz + m b ω 2
bz rm - G b cos θz - fc1z + fc2z

（74）
式中，mb为陶瓷轴承球的质量；Jb为陶瓷轴承球的转

动惯量；Gb 为陶瓷轴承球的重力；αiz、αoz 为第 z 个球

与内滚道、外滚道的接触角。

根据图 11 所示，保持架主要受轴承球的接触力

和摩擦力。由于球与保持架接触存在三种情况，较

为复杂，但只要球与保持架前端碰撞，由于存在兜孔

间隙，球就不会与保持架后端接触。因此，保持架在

旋转方向的运动微分方程可以表示为：

Jc
∂2 ψ c

∂t 2 = rm∑
z = 1

N

( )F c1z - F c2z + M dc （75）

式中，Jc为保持架的转动惯量。

根据图 12 所示，全陶瓷轴承的内圈主要受滚道

与每个球之间的接触力和摩擦力。因此，内圈在径

向平面的 x、y 方向上的运动微分方程可以表示为：

m i
∂2 x
∂t 2 = -∑

z = 1

N

[ ( F iz cos α iz +

F tiz sin α iz ) cos θz - f iz sin θz ] （76）

m i
∂2 y
∂t 2 = Q - ∑

z = 1

N

[ ( F iz cos α iz +

F tiz sin α iz ) sin θz - f iz cos θz ] （77）
式中，m i为内圈的质量。

4　加速工况下的全陶瓷轴承打滑特性

分析

在加速工况下，不存在波纹时，光滑的陶瓷滚道

与球之间在接触过程中会出现明显的打滑现象。当

滚道存在波纹时，热变形导致波纹轮廓发生改变，进

而改变球与滚道之间的接触状态，对全陶瓷轴承打

滑产生较大影响。

4. 1　加速工况下波纹幅值对全陶瓷轴承打滑的

影响

本小节以波数为 5 阶的轴承打滑模型为例，在

加速度为 500 rad/s2、载荷为 300 N 的工况下进行仿

真计算。

由图 13 可以看出，由于波纹的存在改变了球与

滚道的接触状态，导致球进入承载区后，球与内滚道

的接触力未出现递增趋势，而是在承载区范围内随

机出现峰值。这主要受时变接触刚度系数和非线性

变形的影响。随着波纹幅值由 5 μm 增加到 15 μm，

球每次进入承载区其与内滚道的接触力出现呈倍数

递增的趋势。也就是说波纹幅值越大，球与内滚道

的接触力越大。值得注意的是，随着波纹幅值的增

加，球的非承载区明显缩小，这表明球在公转一周的

图 12 内圈的受力分析图

Fig. 12 Force analysis diagram of the inner ring

图 11 保持架的受力分析图

Fig. 11 Force analysis diagram of cage

图 10 第 z个球的受力分析图

Fig. 10 Force analysis diagram for the z-th ball
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过程中，会受到随机突变的接触力，加剧陶瓷球的疲

劳破坏。

图 14 为第 z 个球在全陶瓷轴承加速 1 s 的过程

中自转角速度的实际值和理论值的对比。可以发现

当波纹幅值较小时，在全陶瓷轴承加速过程中球的

自转角速度呈阶梯状递增。由于转速增加，球进入

承载区的时间缩短，自转角速度的波动逐渐减弱。

出现这种阶梯式递增的原因在于球处于承载区时，

其承受载荷作用，在内滚道摩擦力的作用下自转加

速。而当球处于非承载区时，球由于不承受载荷作

用，此时无摩擦力驱动加速，只能靠保持架的推动向

前运动，因此非承载区球的自转角速度的趋势稳定。

但随着波纹幅值的增加，这种波动上升的趋势更加

复杂。值得注意的是波纹幅值越大，球的自转角速

度随时间的上升曲线波动的频率越高，且波动的幅

值大小显著降低。原因在于波纹幅值的增加会导致

接触力增大，根据图 13 可知，波纹幅值会明显缩小

非承载区域，这就造成了球的自转角速度在加速过

程中随着波纹幅值的增加出现连续性波动。

由图 15 可知，当波纹幅值为 5 μm 时，球与内滚

道的滑移速度随时间变化的曲线由近似于三角形的

波峰组成。且加速工况下，相邻两波峰之间的时间

间隔越来越短，波峰值也逐渐下降。每两个波峰之

间的角度间隔为 2π，且滑移速度为 0 时的区域为非

承载区域。这表明球每转一圈进入承载区时滑移速

度就会波动一次。随着波纹幅值的增加，球与滚道

的滑移速度曲线的波峰值下降，但三角形的波峰出

现的时间间隔减小，这也表明滑移曲线的波动频率

增加。可以认为波纹幅值的增加会造成非承载区域

的缩小，削弱打滑现象。

根据图 16 可知，当波纹幅值为 5 μm 时，在全陶

瓷轴承加速阶段的前 0.1 s 内，保持架滑动率由

100% 迅速下降，而后在 0.1~1.4 s 内趋于稳定。这

表明全陶瓷球轴承在加速初始阶段打滑最为严重。

主要原因为加速初始阶段全陶瓷球轴承的保持架在

静止状态下受到球的突然接触，导致保持架的角速

度急剧增加。当加速一段时间后，球与保持架之间

的作用力趋于稳定。通过不同波纹幅值的保持架滑

动率的对比可知，随着波纹幅值的增加，在加速的初

始阶段，保持架滑动率下降的速率增加。可以认为

图 13 加速时不同波纹幅值下球与内滚道的接触力

Fig. 13 Contact force between ball and inner raceway for 
different waviness amplitudes during acceleration

图 15 加速时不同波纹幅值下球与内滚道的滑移速度

Fig. 15 Slip velocity of ball and inner raceway for different 
waviness amplitudes during acceleration

图 14 加速时不同波纹幅值下球的自转角速度

Fig. 14 Rotational angular velocity of the ball at different 
waviness amplitudes during acceleration
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波纹幅值越大，保持架的滑动率由 100% 下降到

0.01% 所用的时间越短，同样可以说明波纹幅值的

增加可以有效地抑制全陶瓷轴承的打滑。

4. 2　加速工况下波数对全陶瓷轴承打滑的影响

本小节以波纹幅值为 5 μm 的轴承打滑模型为

例，在加速度为 500 rad/s2、载荷为 300 N 的工况下

进行仿真计算。

根据图 17 可知，当波数为 5 阶时，球与内滚道的

接触力曲线中可以明显看到非承载区域。且随着波

纹波数由 5 阶增加到 16 阶，球与内滚道的接触力呈

倍数递增，同时接触力曲线中的非承载区逐渐缩小。

高阶波纹产生的接触力与低阶波纹的差距较大。当

波数为 16 阶时，球与内滚道的接触力的最大值为

1405 N，而波数为 18 阶时，球与内滚道的接触力的

最大值为 1377 N，略微下降。随着波纹波数增加到

32 阶，球与内滚道的接触力再次出现倍数递增的趋

势。可以认为在同一倍数的球个数中，波数越接近

球个数的整数倍，产生的接触力越大。且随着倍数

的增加，球与滚道的接触力会呈倍数递增，波数增加

也会导致球的非承载区域缩小。

图 18 为第 z 个球在全陶瓷轴承加速 1 s 的过程

中自转角速度的实际值和理论值的对比。可以发现

随着波纹波数由 5 阶增加到 32 阶，球实际的自转角

速度逐渐趋近于理论值，且球的自转角速度曲线波

动更加频繁。同样可以看出随着波数的增加，球的

非承载区域逐渐缩小。根据波数的增加导致自转角

速度无限趋近于理论值，可以初步判断提升波数可

以起到抑制全陶瓷轴承打滑的作用。

图 16 加速时不同波纹幅值下保持架的滑动率

Fig. 16 Slip rate of cage under different waviness amplitudes 
during acceleration

图 17 加速时不同波数下球与内滚道之间的接触力

Fig. 17 Contact forces between ball and inner raceway at 
different wave numbers during acceleration

图 18 加速时不同波数下球的自转角速度

Fig. 18 Rotational angular velocity of the ball at different 
wave numbers during acceleration
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图 19 对比了不同波数情况下球与内滚道的滑

移速度。可以发现波纹波数的增加会导致球与内滚

道的滑移速度明显下降，且波数越大，滑移速度曲线

的波动频率越高。即相同时间内，波数的增加导致

滑移曲线的三角波峰数量增加。这是由球在波纹滚

道的波峰和波谷之间交替运动的频率增加所致。

根据图 20 可知，在加速的初始阶段，波数对保

持架滑动率的影响表现为随机性。与波纹幅值对保

持架的滑动率影响不同，波数对加速一段时间后的

打滑现象产生影响。加速 0.5 s 后，波纹波数为 5 阶

时保持架的滑动率最大值约为 0.5%，而波数增加到

32 阶，保持架的滑动率最大值约为 0.26%，随着波数

的增加，保持架的滑动率明显下降。且随着波纹波数

的增加，保持架的滑动率曲线的波动范围明显缩小。

5　匀速工况下的全陶瓷轴承打滑和

非线性振动分析

在匀速工况下，球每次进入承载区会产生较为

明显的咬入打滑现象。当滚道表面存在波纹时，球

与滚道的接触状态发生改变。且不同转速下，全陶

瓷轴承的热变形不同，导致波纹轮廓发生变化，对轴

承打滑和非线性振动的影响较大。

5. 1　匀速工况下转速对全陶瓷轴承打滑和非线性

振动的影响

本小节以波纹幅值为 2.5 μm、波数为 5 阶的轴

承打滑模型为例，在载荷为 300 N 的匀速工况下进

行仿真计算。

由图 21 可知，在匀速工况下由于球与滚道打滑

的影响，球的实际自转角速度始终小于理论值。且

随着转速的增加，相同时间内，球的自转角速度曲线

的波动次数增加。当转速为 6000 r/min 时，球自转角

速度的实际值和理论值的最大差值约为 3.06 rad/s。
当转速为 12000 r/min 时，球自转角速度的实际值和

理论值的最大差值约为 6.12 rad/s。而转速提高到

24000 r/min时，球自转角速度的实际值和理论值的最

大差值约为 12.33 rad/s。可以发现随着转速的提高，

球自转角速度的实际值和理论值的差值越来越大。

根据图 22 可知，随着转速的递增，保持架的滑

动率曲线在相同时间内的波动次数增加。当转速为

6000 r/min 时 ，保 持 架 的 滑 动 率 曲 线 在（14.57~
14.63）×10−2% 之间波动。转速提升到 24000 r/min，
保持架的滑动率在（14.38~14.71）×10−2% 之间波

动。可以发现转速越高，保持架滑动率随时间变化

的曲线波动范围越大。同时，随着转速的提高，可知

保持架滑动率曲线的波动范围中心线有所降低，这

主要是因为转速的增加导致轴承温升，产生的热变

形导致波纹的幅值有所增加。

图 21 不同转速下球的自转角速度

Fig. 21 Rotational angular velocity of the ball at different 
rotational speeds

图 20 加速时不同波数下保持架的滑动率

Fig. 20 Slip rate of cage at different wave numbers during 
acceleration

图 19 加速时不同波数下球与内滚道的滑移速度

Fig. 19 Slip velocity of the ball and inner raceway at different 
wave numbers during acceleration
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通过图 23 可以发现，在这四种转速下，庞加莱

截面上均出现了较多的混沌吸引子。且相轨迹由多

个不规则的曲线交错而成，形状较为复杂。这表明

转速为 6000、12000、18000和 24000 r/min 时，全陶瓷

轴承处于混沌运动状态。通过对比不同转速下的相

轨迹发现，随着转速的提高，相轨迹的范围逐渐扩大。

这也意味着转速越高，运行过程中全陶瓷轴承的振动

幅值越大。原因在于转速越高，热变形越大，导致波

纹幅值增加。这会造成接触刚度系数增大，计算所得

的球与内滚道的接触力增加，导致内圈振幅增大。

5. 2　匀速工况下波纹幅值对全陶瓷轴承打滑和

非线性振动的影响

本小节以波数为 5 阶的轴承打滑模型为例，在

载荷为 300 N、转速为 18000 r/min 的匀速工况下进

行仿真计算。

根据图 24 可知，在匀速工况下，当波纹幅值

为 5 μm 时，球与内滚道的滑移速度的最大值为

1.03 mm/s。当波纹幅值为 10 μm 时，球与内滚道的

滑移速度的最大值为 0.8 mm/s。当波纹幅值逐渐

增加到 15 μm 时，球与内滚道的滑移速度最大值为

0.45 mm/s。这与加速工况下的轴承打滑现象是一

致的，可以认为波纹幅值的增加可以有效降低球与

滚道的滑移速度。

根据图 25 可知，在匀速工况下，波纹幅值为 5、
10 和 15 μm 时，庞加莱截面上均出现了较多的混沌

吸引子，且相轨迹由多条不规则的曲线交错而成。

这表明此转速下波纹幅值为 5、10 和 15 μm 时，全陶

图 25 匀速时不同波纹幅值下内圈的相轨迹和庞加莱映射

Fig. 25 Phase trajectories and Poincaré mapping of the inner 
ring at uniform speed for different waviness amplitudes

图 22 不同转速下保持架的滑动率

Fig. 22 Slip rate of cage at different rotational speeds

图 23 不同转速下内圈的相轨迹和庞加莱映射

Fig. 23 Phase trajectories and Poincaré mapping of the inner 
ring at different rotational speeds

图 24 匀速时不同波纹幅值下的球与内滚道的滑移速度

Fig. 24 Slip velocity of the ball and inner raceway at uniform 
speed for different waviness amplitudes
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瓷轴承的振动具有极强的非线性特征，处于混沌运

动状态。通过对比，随着波纹幅值的增加，相轨迹的

范围逐渐扩大。这说明波纹幅值越大，匀速工况下

全陶瓷轴承的振动幅值越大。这是由于波纹幅值增

加也会造成接触刚度系数增大，球与内滚道的接触

力增加，导致内圈振幅增大。

由图 26 可知，随时间的递增，保持架的滑动率

呈波动式变化。且随着波纹幅值的增加，保持架的

滑动率明显下降。当波纹幅值为 5 μm 时，保持架滑

动率曲线在（14.41~14.62）×10−2% 之间波动。当

波纹幅值为 10 μm 时，保持架滑动率曲线在（14.14~
14.37）×10−2% 之间波动。波纹幅值增加到 15 μm
时，保持架滑动率曲线在（13.91~14.00）×10−2% 之

间波动。对比发现匀速工况下随着波纹幅值的增

加，保持架滑动率的波动范围缩小。

5. 3　匀速工况下波数对全陶瓷轴承打滑和非线性

振动的影响

本小节以波纹幅值为 2.5 μm 的轴承打滑模型

为例，在载荷为 300 N、转速为 6000 r/min 的匀速工

况下进行仿真计算。

由图 27 可知，在匀速工况下，波纹波数为 5 阶时

球与内滚道滑移速度的最大值为 0.56 mm/s。相比

于图 24（a），图 27（a）中显示的球与内滚道的滑移速

度较低。这表明了转速提升较大会削弱波纹的影

响，导致球与滚道的滑移速度增加。

在匀速工况下，波纹波数为 16 阶时球与内滚

道滑移速度的最大值为 0.41 mm/s。当波纹波数增

加到 32 阶时，球与内滚道的滑移速度的最大值为

0.21 mm/s。可以发现匀速工况下波数的增加也可

以有效地降低球与滚道的滑移速度。

根据图 28 可以看出匀速工况下，波数为 16 阶的

庞加莱截面上的混沌吸引子相比于波数为 5 和 18 阶

的情况分布得更分散，相轨迹更混乱。同时，波数为

32 阶时的庞加莱截面上的混沌吸引子相比于波数

为 16 阶的情况更分散。这表明当波数越接近球个

数的整数倍，庞加莱截面上的混沌吸引子越分散，不

同周期的运动的振幅差异越大。且随着倍数的增

加，庞加莱截面上的混沌吸引子数量会增加。通过

对比可以发现，波数在一倍的球个数内变化，随着波

数的递增，相轨迹的范围逐渐扩大。同时也表明了

当波数取在球个数的整数倍附近，波数越接近这个

整数倍，内圈的振动量越大。

图 26 匀速时不同波纹幅值下的保持架滑动率

Fig. 26 Slip rate of cage at uniform speed for different 
waviness amplitudes

图 27 匀速时不同波数下球与内滚道的滑移速度

Fig. 27 Slip velocity of the ball and inner raceway at uniform 
speed for different wave numbers
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根据图 29 可知，由于球与滚道之间发生打滑，

保持架的滑动率不为 0，随时间呈波动式变化。相

比于图 26，由于转速较低，图 29 中的保持架滑动率

曲线在相同时间内的波动次数减少。当波纹波数为

5 阶时，保持架滑动率曲线的波动中心约为 14.61×
10-2%。当波纹波数为 16 阶时，保持架滑动率曲线

的波动中心约为 14.13×10-2%。而当波纹波数增

加到 32 阶时，保持架滑动率曲线的波动中心约为

13.56×10-2%。对比发现匀速工况下，随着波纹波

数的增加，保持架滑动率明显下降。

6　试验验证

为验证模型的可靠性，本文参考文献［30］所完

成的工作，选取轴承内圈转速为 6000 r/min，计算了

内圈的旋转频率 fs、球通过内圈的频率 fi以及球通过

外圈的频率 fo，计算结果如表 2 所示。

根据图 30 可知，当波数为 16 阶时，由外滚道波

纹作用产生的特征频谱分别为 fo~10fo，其中 fo 的幅

值最大。当波纹为 22 阶，由外滚道波纹作用产生的

特征频谱与波数为 16 阶的情况一致。也就是说，当

图 28 匀速时不同波数下内圈的相轨迹和庞加莱映射

Fig. 28 Phase trajectories and Poincaré mapping of the inner 
ring at uniform speed with different wave numbers

图 29 匀速时不同波数下保持架的滑动率

Fig. 29 Slip rate of cage at uniform speed with different wave 
numbers

图 30 外滚道波纹作用下的全陶瓷轴承振动响应

Fig. 30 Vibration response of full ceramic bearing under the 
action of outer raceway waviness

表 2 转速为 6000 r/min时轴承 7008CE的特征频率

Tab. 2 The characteristic frequency of bearing 7008CE at 
6000 r/min

参数

转速/(r·min−1)
内圈旋转频率 fs/Hz

球通过外圈的频率 fo/Hz
球通过内圈的频率 fi/Hz

数值

6000
100

685.52
914.49
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波纹波数为 16 阶和 22 阶时，由外滚道波纹产生的频

谱峰值主要出现在 fo 及其谐波分量处，这与文献

［30⁃31］中的结果一致。且仿真计算得到的 fo 频率

为 681.49 Hz，与理论计算得到的 fo 相近，误差为

0.59%。

由图 31 可知，波数为 16 阶时，由内滚道波纹产

生的特征频谱分别为 fo~10fo，fi~7fi，其中 fi的幅值最

大。波数为 22 阶时，由内滚道波纹作用产生的主要

特征频谱分别为 fo~10fo，fi~7fi，pfi±mfs（p 和 m 为整

数），其中 fo 的幅值最大。也就是说，当波纹波数满

足球个数的整数倍，由内滚道波纹产生的频谱峰值

主要出现在 fi及其谐波分量处。当波纹波数不等于

球个数的整数倍，且满足 Nw=pN±m 时，频谱中含

有多个基波和谐波分量。其中基波分量主要以

pfi±mfs为主，谐波主要以 fo和 fi为主。且 fo的谐波分

量幅值普遍大于 fi的谐波分量幅值。以上仿真结果

与文献［30⁃31］中一致。仿真计算得到的 fi 频率为

918.49 Hz，与 理 论 计 算 得 到 的 fi 相 近 ，误 差 为

0.44%。

为进一步验证模型可靠性，进行全陶瓷球轴承

7008CE 的振动测量试验。试验采用 BVT⁃1A 轴承

试验机进行，具体试验装置如图 32 所示。试验过

程采用润滑油润滑，在 20 ℃室温下，转速稳定在

6000 r/min 时，将振动速度传感器触点与全陶瓷轴

承外圈接触，进行径向振动速度测量。为尽可能消

除设备运行等带来的随机误差，分别选取测量点 1~
8 进行测量。并选取 8 个测量点所得的特征频率中

位值作为试验结果。

选取后的试验测量轴承频域振动信号如图 33
所示。可知试验内圈的旋转频率为 100.28 Hz，仿真

与 试 验 的 内 圈 旋 转 频 率 相 差 0.29 Hz，误 差 为

0.29%。试验中球通过外圈的频率为 683.99 Hz，仿
真与试验中球通过外圈的频率相差 2.5 Hz，误差为

0.37%。试验中球通过内圈的频率为 915.74 Hz，仿
真与试验中球通过内圈的频率相差 2.75 Hz，误差为

0.3%。误差的主要来源为环境温度所造成的轴承

温升与理论模型仿真之间的差异，以及轴承装配时

产生的变形。模型仿真的基频与试验结果基本一

致，验证了理论模型的可靠性。

7　结  论

为研究受热变形影响的波纹滚道轮廓对全陶瓷

轴承的打滑特性和振动特性的影响，提出一种热变

形与位移激励耦合的动态波纹模型。将 Hertz 接触

理论和时变位移激励进行结合，得到了时变接触刚

度系数的计算方法。同时考虑时变接触刚度系数、

时变位移激励以及润滑的影响，建立全陶瓷角接触

球轴承的打滑动力学模型，分析了加速和匀速两种

工况下，波纹等对全陶瓷轴承打滑和非线性振动特

性的影响。本研究的结论如下：

图 32 试验装置

Fig. 32 The test devices

图 31 内滚道波纹作用下的全陶瓷轴承振动响应

Fig. 31 Vibration response of full ceramic bearing under the 
action of inner raceway waviness

图 33 试验振动测量结果

Fig. 33 Test vibration measurement results
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（1） 转速增加造成球与滚道之间的接触刚度系

数增加。在匀速工况下，随着转速增加，球自转角速

度的实际值和理论值的差距越来越大。保持架的滑

动率曲线的波动增加，且内圈的振动幅值增大。这

表明转速的提高会加剧全陶瓷轴承的打滑情况。

（2） 波纹幅值增加会造成球与滚道之间的时变

接触刚度系数增加。同时导致球与滚道的滑移速度

明显下降，球自转角速度的实际值更接近理论值，内

圈的振动幅值增大。这表明波纹幅值的增加可以起

到抑制打滑的效果，但过大会引起内圈的异常振动。

（3） 波数越大，接触刚度系数越大。波数的增

加会有效降低球与滚道的滑移速度，球自转角速度

的实际值更接近理论值。波数在一倍的球个数内变

化，随着波数的递增，全陶瓷轴承内圈的振动幅值增

大。当波数取在球个数的整数倍附近，波数越接近

整数倍，内圈的振动越不稳定。这表明波数的增加

可以起到抑制打滑的效果，但过大或者接近球个数

的整数倍会引起内圈的异常振动。仿真与试验主要

基频的最大差值为 2.75 Hz，最大误差为 0.37%。
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