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摘　要：针对薄壁角接触球轴承刚度分析中的多体接触协调变形的情况，以７１７１８轴承为例进行了薄壁角
接触球轴承的轴向刚度特性研究．根据单元大小对分析结果的影响确定合理的单元尺寸；利用所确定的单元
尺寸建立７１７１８轴承的三维有限元模型，并对其轴向刚度进行分析；搭建轴承轴向刚度测试平台，并利用该
平台对７１７１８的轴向刚度进行测试．实验结果与分析结果的对比可知，利用Ｈｅｒｔｚ解析解计算时误差较大，利
用有限元法得到的解与实际测试结果误差在１０％以内．
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　　近年来，随着装备制造业的发展，轻型薄壁轴 承发挥着越来越重要的作用，特别在航空航天领

域的应用［１］．Ｈｅｒｔｚ接触理论是一个经典解，利用
该理论可以解决大部分滚动轴承的应力、应变问

题［２－４］．利用Ｈｅｒｔｚ理论进行轴承的接触分析需要
作如下几个基本假设［５］：１）接触体的材料应是匀
质和各向同性；２）载荷垂直于接触表面，也就是
说接触面是光滑表面，只有法向作用力，不存在切

向摩擦力；３）接触体是线性弹性体，服从广义
Ｈｏｏｋｅ定律；４）接触面的尺寸与接触物体表面的
曲率半径相比是很小的．因此 Ｈｅｒｔｚ理论通常用



于求解接触体形状比较规整，边界条件相对比较

简单的接触问题［６］．在轴向载荷作用下，薄壁角
接触球轴承的轴承套圈的径向位移是不可忽略

的，而基于 Ｈｅｒｔｚ理论的接触分析并没有考虑这
些因素．随着 ＣＡＥ技术的发展，有限元技术被广
泛应用于轴承的分析，并且具有比较高的精确

度［７－９］．众所周知，合理的轴承预紧力设计不但可
以提高轴承的回转精度，减小振动和噪声，还可以

延长轴承的工作寿命，轴承刚度是轴承预紧力选

择的一个重要依据［１０－１１］．
本文采用 ＡＮＳＹＳ软件对角接触球轴承

７１７１８轴向刚度进行有限元分析，设计了轴承刚
度测试试验台，对７１７１８进行轴向刚度测试，并对
７１７１８的 Ｈｅｒｔｚ解、ＡＮＳＹＳ解和实验解进行了对
比［１２］．轴承７１７１８的参数为：外圈直径１０６ｍｍ，内
圈直径 ９０ｍｍ，滚珠直径 ３１７５ｍｍ，钢球数 ６８
个，初始接触角为２５°．

１　网格密度的确定
对于静力学分析来说，网格的密度与分析结果

的精确度有着直接的关系，网格过于稀疏分析结果

误差会较大，如果太密会大大增大计算分析的时

间．在进行轴承有限元模型建立之前应该采用一个
简化的模型进行网格密度的确定，再用已经确定的

网格密度去对轴承模型进行网格划分．
１１　简化模型的建立

简化模型采用２个球体接触模型，较小尺寸的
钢球直径为３１７５ｍｍ，并且与实际轴承中的钢球
尺寸一致；尺寸较大钢球的直径为１０ｍｍ．载荷简
化为集中力载荷，作用点在钢球顶部的中心，载荷

的大小为１００Ｎ，因此可以计算０～１００Ｎ载荷作用
下轴承的接触尺寸、接触应力等．钢球的材料为
９Ｃｒ１８不锈钢．为了减少分析时间，提高分析的效
率，在ＡＮＳＹＳ中采用轴对称的分析方法进行分析．
１２　网格划分

在对接触球体进行网格划分时，对可能接触

的部分需要进行单元尺寸的控制，采用５种不同
的单元相邻节点距离进行网格划分，划分网格后

的有限元模型如图１所示．

（ａ）０１００ｍｍ（ｂ）００５０ｍｍ（ｃ）００２０ｍｍ（ｄ）００１０ｍｍ（ｅ）０００５ｍｍ

图１　有限元模型网格划分图

１３　结果分析
对５种不同精度的有限元模型，分别计算在

集中力１０Ｎ、１００Ｎ情况下的弹性趋近量、最大接
触应力、接触半径等，同时利用 Ｈｅｒｔｚ理论求出解
析解，计算结果如表１、图２和图３所示．
表１　载荷为１０Ｎ和１００Ｎ时Ｈｅｒｔｚ接触分析结果

载荷／Ｎ 弹性趋近量／μｍ最大接触应力／ＧＰａ 接触半径／μｍ

１０ －１．５６９ ２５２ ４３

１００ －７．２８５ ５４４ ９４
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图２　载荷为１０Ｎ时ＡＮＳＹＳ接触分析结果
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图３　载荷为１００Ｎ时ＡＮＳＹＳ接触分析结果

　　不同载荷作用下采用 ＡＮＳＹＳ分析得到的数
值解与采用Ｈｅｒｔｚ接触理论得到的解析解的对比
情况如图４和图５所示．
　　从图４和图５可以得出以下结论：
１）网格划分精度和载荷大小对弹性趋近量

的计算结果影响较大，随着网格划分密度的提高

或载荷的增大，弹性趋近量的计算结果更加精确．
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　　２）由于单元尺寸对应力的平均效应，网格划
分精度对最大接触应力的计算精度存在较大影

响，网格划分得越粗糙，最大接触应力的计算结果

越小．但是网格划分也不能过细，如果网格划分过
细也可能导致应力奇异的发生，使得计算得到的

最大接触应力与实际结果相比偏大．
３）网格划分的精度直接决定了接触半径计

算结果的精度．当单元节点距离大于实际接触半
径时，则计算得到的接触半径尺寸的最小值将等

于单元节点距离的大小，很难得到准确的计算结

果．在网格划分时，单元节点距离取值越小，计算
结果将会越精确；当实际接触半径是单元节点距

离的整数倍时，计算结果将会更加精确．
４）网格划分精度对计算时间的影响特别显

著，随着单元节点距离的减小，计算时间迅速增

加；因此在实际工程计算时需要在确保计算精度

的前提下，尽可能降低网格的划分精度，以提高计

算效率．
由此可知，在进行实际工程分析计算之前，应

先通过待分析模型的接触条件利用 Ｈｅｒｔｚ接触理
论估算接触半径的大小，然后根据估算得到的接

触半径以及求解的需求确定网格划分的精度．
通过以上分析结果可知，当单元相邻节点间

距离为 ００２ｍｍ时，弹性趋近量和接触半径的
ＡＮＳＹＳ数值解与 Ｈｅｒｔｚ解析解的误差都在５％以
内，可以满足实际工程的需要，并且计算的效率相

对较高；因此在本文后续角接触球轴承的接触分

析中，轴承的有限元模型中钢球与轴承套圈接触

部位的单元节点距离设为００２ｍｍ．
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图４　１０Ｎ载荷下ＡＮＳＹＳ数值解与Ｈｅｒｔｚ解析解的对比
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图５　１００Ｎ载荷下ＡＮＳＹＳ数值解与Ｈｅｒｔｚ解析解的对比

２　薄壁角接触球轴承的轴向刚度计算
对于工作在大温差环境下的轴系系统进行设

计时，轴承内外套圈通常与相对应的轴或壳体采

用间隙配合．当薄壁角接触球轴承受到轴向载荷
的作用时，其内外套圈的直径尺寸将发生变化，使

得工作在较大轴向载荷状态下的角接触球轴承的

内部几何特征和力学特性与初始工作状态有较大

的不同．由于传统 Ｈｅｒｔｚ接触理论分析是建立在
几个理想假设基础上的，忽略了轴承套圈直径尺

寸在接触分析中的变化，必然会对计算结果带来

较大的误差；因此在对薄壁角接触球轴承进行有

限元分析时，应充分考虑轴承内部的协调变形

条件．
２１　有限元模型的建立

为了提高程序的通用性和工作效率，本文在

对７１７１８Ｘ３角接触球轴承进行参数化建模时采
用了ＡＮＳＹＳ的程序化设计语言ＡＰＤＬ语言．倒圆
角的存在会急剧增加有限元模型的节点和单元的

数量，增大计算成本；因此在对 ７１７１８Ｘ３角接触
球轴承进行有限元建模时删除对分析结果影响不

大的倒圆角．由于７１７１８Ｘ３轴承在工作中转速不
高，在对其进行静力学分析时可忽略保持架的影

响，即在有限元建模时不考虑轴承保持架．
在轴承轴向刚度的分析中设轴承只承受轴向

载荷，并且轴承结构沿圆周方向呈循环对称分布

结构，在ＡＮＳＹＳ分析中可以采用循环对称分析．
这样在对轴承进行有限元求解时既可以明确求解

精度，也可以提高计算效率．采用循环对称分析
时，通过求解一个基本扇区来构造整个环形对称

结构的整体解．
２２　网格划分

轴承的接触变形主要集中在钢球与轴承内套

圈的外沟道和外套圈的内沟道的接触区域；因此

在对轴承进行有限元网格划分时应将重点放在该

接触区域上．根据前面的分析结果，对轴承模型进
行有限元划分时，应先通过ＡＮＳＹＳ有限元软件中
的单元尺寸控制功能设定该接触区域中的单元边

长尺寸为００２ｍｍ，然后再对整个轴承模型进行
自适应网格划分．图６为划分好网格的轴承有限
元模型，其中节点２３７２３个，单元１３７５９个．
２３　接触对与边界条件的设定

ＡＮＳＹＳ有限元软件提供了多种接触单元用
于接触分析，其中 ＴＡＲＧＥ１７０和 ＣＯＮＴＡ１７４单元
可以用来模拟３－Ｄ曲面之间的面 －面接触，支
持面－面之间有大的滑移［１３］．在轴承的接触模型
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中，钢球与内、外套圈沟道的接触为曲面接触，并

且当轴承的接触载荷发生变化时钢球与内、外套

圈之间还会产生滑动；因此在本文的轴承接触分

析中采用 ＴＡＲＧＥ１７０单元来模拟钢球的目标面，
用ＣＯＮＴＡ１７４单元来模拟轴承内、外套圈沟道上
的接触面．

!

"

#

图６　７１７１８Ｘ３角接触球轴承的有限元模型

　　在分析中，轴承承受最大轴向载荷为５００Ｎ，
均匀施加在轴承内套圈的一个端面上．轴承外套
圈的大端面的轴向自由度固定，并限制轴承内、外

套圈的旋转自由度．
２４　载荷步控制与求解

接触分析是一种高度的非线性行为，并且收

敛困难．有限元接触分析收敛的快慢、收敛与否与
网格划分的精度、边界条件的简化与设置、荷载步

控制等因素有关．其中网格划分精度对接触分析
结果的影响在前面已经做过详细讨论，而轴承的

边界条件是确定的，因此合理的载荷步和时间控

制是本文中轴承接触分析求解收敛的先决条件．
步长选择对收敛过程影响较大，步长过小会

使得计算量过大，计算时间增加；步长过大，会使

收敛过程产生突变，进而求解失败．因此需要确定
合理的步长，使得收敛过程较平稳，不致于过渡振

荡．在轴承的接触分析中，载荷步的结束时间与载
荷的大小是相互对应的，将载荷步结束时间设为

５００，对应于轴向最大载荷５００Ｎ．为提高求解效
率，将非线性选项中的线性搜索选项打开，同时开

启大位移效应．在接触分析中，通过观察非线性分
析收敛曲线可知道求解结果是否收敛以及收敛的

过程．
２５　结果分析
２．５．１　轴承位移与应力分析结果

在求解结束之后，进入通用后处理模块

（ＰＯＳＴ１），选择子载荷步进行分析，轴承的位移分
析结果如图７所示．由图７（ａ）可以看出，轴承内、
外套圈在非接触区域的变形数值很小，内套圈相

对外套圈沿轴向有一个整体位移，位移大小为

００１２６ｍｍ．由图中可以看出，轴承钢球也发生了
位移，并且钢球与轴承内套圈接触部位的轴向位

移明显要大于钢球与轴承外套圈接触部位的位

移，证明钢球在５００Ｎ的轴向载荷的作用下不仅

有一个整体的轴向移动，而且还发生了转动．图７
（ｂ）为轴承等效位移的矢量图，从图中可以看出，
在轴向载荷的作用下，由于轴承内、外套圈均受到

了钢球的相互挤压作用，在钢球挤压载荷径向分

量的作用下，内套圈直径尺寸产生了收缩，而外套

圈直径尺寸发生了膨胀．
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图７　轴承位移分析结果

　　图８为轴承的应力分析结果．从图８（ａ）中可
以看出：轴承的应力主要集中在接触区域，在最大

轴向力５００Ｎ载荷的作用下，钢球与轴承套圈的
最大接触应力４７９３５ＭＰａ．从图８（ｂ）中可以看
出应力深度约为０３１８ｍｍ，表层接触应力很大，
随着应力深度的增加，应力迅速降低．从按路径提
取的应力曲线上可以看出钢球与外套圈的接触应

力大于钢球与内套圈的接触应力．
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图８　轴承应力分布

２．５．２　钢球接触尺寸与应力分析结果
从图９轴承的接触状态云图中可以看出，钢

球与轴承内、外套圈的接触面均为椭圆面，其椭圆

率大约为７，与采用Ｈｅｒｔｚ理论计算得到的结果基
本相当．通过 ＡＮＳＹＳ中的列表可以得到钢球与
内、外套圈的最大接触应力分别为７１５５１ＭＰａ和
８１４９４ＭＰａ．通过单元表查询可得出钢球与轴承
内、外圈的接触面积分别为 ００２３２５ｍｍ２和
００２４９３ｍｍ２．从计算结果可以看出，钢球与轴承
内沟道的接触面积小于钢球与轴承外沟道的接触

面积．
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图９　轴承接触状态云图
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２．５．３　轴承载荷－位移曲线
通过对轴承进行接触分析可以确定其刚度特

性，根据其刚度特性来设计合适的预紧载荷．
选取一个靠近轴承内套圈下端面不受接触载

荷影响的节点，利用其轴向位移来等效轴承内套

圈的轴向位移．轴承的载荷位移关系如图 １０
所示．
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图１０　轴承的载荷－位移关系

　　将采用ＡＮＳＹＳ有限元分析软件计算得到的
轴承载荷 －位移曲线与图 １０（ｃ）所示的利用
Ｈｅｒｔｚ解析解得到的载荷－位移曲线进行对比，可
以看出：

１）轴承的轴向位移随轴向载荷的变化趋势
基本相同．在起始阶段曲线的斜率较大，刚度较
低，随着载荷的不断加大，刚度逐渐变高．
２）利用有限元软件计算得到的轴承轴向位

移要小于利用 Ｈｅｒｔｚ解析解得到的轴承轴向位
移．这主要是由于利用 Ｈｅｒｔｚ接触理论得到的解

析解是建立在几个假设条件基础上得到的，它并

没有考虑到薄壁轴承在间隙配合使用中内、外套

圈受载时的径向尺寸变化，并且没有考虑钢球与

套圈接触面之间的摩擦和滑动．

３　轴承刚度测试与分析
３１　轴承刚度测试实验台

为了验证轴承 ７１７１８Ｘ３轴向刚度计算结果
的准确性，搭建了轴承轴向刚度测试平台．在测试
中将轴承外套圈固定在测试平台基座的定位心轴

上；通过力传感器对轴承内套圈施加沿轴向的载

荷来实现加载；利用测试装置上的位移传感器对

轴承内套圈的轴向位移进行检测．利用所测得的
力与位移数据得到轴承的轴向载荷 －位移曲线，
即轴向刚度曲线．

轴承轴向刚度测试平台主要由基座、加载装

置、导向装置、轴承安装工装、压力传感器、位移传

感器等几部分组成．
加载装置采用弹簧加载、力传感器检测的方

式．与砝码加载方式相比，采用弹簧加载的方式
可以使加载载荷连续变化，并且通过采用弹簧可

以对加载载荷进行细分，提高载荷的分辨率；与气

动加载方式相比，弹簧加载方式更加平稳．
导向装置采用直线轴承实现．高精度的直线

轴承可以抵消加载装置可能会对轴承施加附加的

力矩和侧向力，保证所施加的载荷为纯轴向载荷，

从而得出更加准确的测试结果．
用力传感器直接检测对轴承所施加的轴向载

荷的大小，本测试平台采用的高精度 Ｓ梁型测力
传感器ＢＫ－２Ｓ具有精度高，性能稳定，安装使用
方便等特点．

位移检测采用电感测位仪实现，测头采用旁

向电感测头Ｍａｈｒ１３１８，该电感测头重复精度可以
达到０１μｍ，读数采用Ｍａｈｒ公司的Ｃ１２１６电箱．
３２　测试结果

实验测得结果与Ｈｅｒｔｚ解析解以及ＡＮＳＹＳ有
限元解的对比情况如图１１所示．
　　图１２为基于 Ｈｅｒｔｚ理论得到的解析解与用
ＡＮＳＹＳ有限元软件得到的有限元解相对于测量
值的误差曲线．从图中可以看出，在载荷较小时，
Ｈｅｒｔｚ解析解和测量值的误差相对较小，随着载荷
的增加，其误差逐渐增大．这主要是由于随着轴向
载荷的增大，轴承内外套圈所受径向载荷分量也

在增加，从而导致轴承内外套圈的径向尺寸变化

量也随着增大；而基于 Ｈｅｒｔｚ接触理论的解析解
的假设忽略了这种轴承套圈的径向尺寸变化．利
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用ＡＮＳＹＳ得到的有限元解与测量值相比误差较
小，并且在轴向载荷超过 １５０Ｎ后误差维持在
１０％以内，随着载荷的增大，误差呈逐渐减小
趋势．

!"#$%!"!

&'()(#$%!

&'()*

*+

,

-

!.

*.. !.. ".. #.. $..

+,-./0'

/
0
/
!
1

图１１　轴承载荷－位移曲线
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图１２　Ｈｅｒｔｚ解析解和ＡＮＳＹＳ数值解的误差曲线

４　结　论
１）基于Ｈｅｒｔｚ接触理论的假设与７１７１８Ｘ３角

接触球轴承的工况差别较大，不适用于间隙配合

的薄壁角接触球轴承的轴向刚度分析；

２）采用有限元软件ＡＮＳＹＳ，考虑钢球与套圈
沟道接触面之间的滑动和摩擦，求解得到的有限

元解与测量值基本相符，并且误差在１０％以内，
可以满足实际工程应用的需要．
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