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摘摘摘摘        要要要要：：：：滚道表面波纹度是导致滚动轴承产生振动与噪声的主要因素之一。针对这一问题，应

用时变激励滚动轴承波纹度动力学模型，分析了波纹度波数和幅值对滚动体与内、外圈滚道表

面之间接触刚度的影响规律；研究了波纹度激励下的轴承的振动响应特征；分析了内、外圈滚

道表面波纹度波数和幅值对轴承振动响应特征的影响规律。 

关键关键关键关键词词词词：：：：球轴承；波纹度；振动特征 

前前前前言言言言    

滚动轴承的各部件表面不可避免地存在形状误差，其波纹度、粗糙度和圆度是滚动

轴承内、外圈表面的主要形状误差。轴承滚道表面存在波纹度时，波纹度不仅会引起周

期性的位移激励，还会使滚动体与滚道之间的接触刚度发生周期性变化，导致滚动体与

滚道之间接触力周期性变化，造成轴承及转子系统产生异常振动和疲劳破坏。 

在滚动轴承表面波纹度动力学建模与其振动特征方面，国内外学者已经开展了大量

的研究工作。Tallian 和 Gustafsson

[1]

建立了滚动轴承线性动力学模型，研究了表面波

纹度阶次对滚动轴承在通过频率处的振动幅值的影响。Yhland

[2]

通过实验方法，研究了

波纹度阶次变化对轴承轴向和径向振动频率的影响规律。Wardle 和 Poon

[3]

研究了球的个

数与波纹度阶次对球轴承振动特性影响的规律，即球的个数与波纹度阶次一致时，轴承

的振动水平将明显增加。Wardle

[4]

建立了球轴承分析模型，通过预测由载荷与变形之间

非线性特性引起的振动频率，解释了波纹度幅值和激励力之间的关系。Choudhury 和

Tandom

[5,6] 

建立了考虑套圈自由模态和弯曲振动的 2 自由度动力学模型，研究了径向力

作用下滚动轴承滚道表面波纹度和滚动体尺寸偏差对轴承振动频率影响的规律。

Aktürk

[7-9]

等提出了 3 自由度球轴承动力学模型，研究了球个数、预载荷以及波纹度对球

轴承振动特性影响的规律。Harsha

[10,11]

建立了滚动轴承动力学模型，将表面波纹度描述

为与其尺寸相关的正弦函数，研究了滚道表面波纹度阶次对轴承振动特性影响的规律。 

Jang和 Jeong

[12]

建立了考虑球轴承表面波纹度的5自由度非线性刚性转子动力学模
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型，研究了非线性载荷和变形引起的振动频率。Jang 和 Jeong

[13]

改进了文献

[12]

的模型，

建立了考虑球的离心力和陀螺力矩的球轴承分析模型，研究了表面波纹度对球轴承振动

特性影响的规律。在文献[13]模型的基础上，Jang 和 Jeong

[14]

建立了由 2 个或者 2 个以

上球轴承支承的转子系统动力学模型，研究了表面波纹度对转子系统振动特性影响的规

律。基于文献[14]的模型，Jang 和 Jeong

[15]

建立了考虑波纹度的转子系统动力学模型，

对转子系统的稳定性进行了研究。Bai 和 Xu

[16]

考虑球的离心力、陀螺力矩、游隙、波纹

度以及保持架时变速度的影响，建立了 5 自由度转子系统动力学模型，研究了高速工况

下，游隙、表面波纹度、预载荷和径向力对转子系统的非线性稳定性和振动特性影响的

规律，即游隙、轴向预载荷和径向载荷对系统的稳定性有重要影响。Wang

[17]

等考虑了圆

柱滚子轴承的滚子偏斜和弯曲的影响，提出了 4 自由度转子系统动力学模型，研究了轴

承内部游隙、表面波纹度、阻尼、径向力以及不平衡力对圆柱滚子轴承转子系统振动特

性影响的规律。Kankar

[18]

等将球轴承考虑为对称安装方式，基于正弦函数，建立了 2 自

由度转子—轴承系统动力学模型，研究了内、外圈滚道表面波纹度对转子—轴承系统动

力学特性影响的规律。 

综上所述，目前虽然已有大量关于滚动轴承表面波纹度激励机理的研究，但是大多

数是针对图 1 中的虚线所示的分布形式的表面波纹度开展的研究，关注波纹度诱发的时

变位移激励对滚动轴承振动响应特征的影响规律。然而，图 1 虚线所示表面波纹度的时

变接触刚度激励，以及图 1 实线所示表面波纹度的时变位移激励和时变接触刚度激励的

研究尚未开展；尚需对滚动轴承振动响应特征有着怎样的影响，以及如何影响的问题进

行研究。 

 

图 1 轴承滚道表面波纹度示意图 

针对目前时变位移激励波纹度动力学（Time-varying displacement excitation，

TVD）模型不能准确描述波纹度引起的时变激励机理的问题，应用时变位移激励和时变

接触刚度激励耦合（Time-varying displacement excitation and time-varying contact 

stiffness excitation，TVDS）的滚动轴承波纹度动力学模型

[19]

，分析了波纹度波数和

幅值对轴承接触刚度的影响规律；研究了波纹度激励下轴承系统的振动响应特征，分析

了波纹度波数和幅值对轴承振动响应特征的影响规律。 
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1111 球轴承球轴承球轴承球轴承波纹度动力学模型波纹度动力学模型波纹度动力学模型波纹度动力学模型    

1111.1.1.1.1 波纹度模型波纹度模型波纹度模型波纹度模型    

波纹度模型，任意位置 L
ws
处，波纹度 Π 的表达式为

[19]

： 
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式中，N
w
为波纹度总个数，Π

ws
为第 s 个波纹度的最大幅值，λ

ws
为第 s 个波纹度的平均

波长。 

1111.2.2.2.2 轴承轴承轴承轴承动力学模型动力学模型动力学模型动力学模型    

运用综合考虑轴承阻尼、轴承变柔性振动特性和轴承滚道表面波纹度影响的滚动轴

承动力学模型

[19]

，其 2 自由度滚动轴承系统的动力学方程，表达式为： 
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式中，m 为内圈和支承轴的总质量，c 为轴承内部阻尼系数，x 和 y 分别为内圈在 X 和 Y

方向的振动位移， x&和 y& 分别为内圈在 X 和 Y 方向的振动速度， x&&和 y&&分别为内圈在 X

和 Y 方向的振动加速度，w
x
和 w

y
分别为轴承内圈在 X 和 Y 方向所承受的径向力， e

K 为

滚动体与内、外圈滚道表面的总接触刚度，可根据 Hertz 接触理论获取； jλ 为判断第 j

个滚动体是否发生接触的参数，其表达式为： 

1     0

0     0

j

j

j

δ
λ

δ
>
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                          (3) 

j
δ 为第 j 个滚动体在任意角位置 jθ 的总接触变形，其表达式为： 

cos sinj j j i o
x y γδ θ θ= + − + ∏ + ∏ (4) 

式中，γ 为滚动轴承内部游隙，Π
i
和 Π

o
分别为内、外圈波纹度引起的位移激励。 

2222    TVDSTVDSTVDSTVDS 模型的滚动体与滚道接触刚度计算模型的滚动体与滚道接触刚度计算模型的滚动体与滚道接触刚度计算模型的滚动体与滚道接触刚度计算    

基于 TVDS 模型，以深沟球轴承 6308 为例，研究滚道表面波纹度的波数和幅值对滚

动体与轴承内、外圈滚道之间的接触刚度的影响规律。 

2222.1.1.1.1 波纹度波数与轴承接触刚度的关系波纹度波数与轴承接触刚度的关系波纹度波数与轴承接触刚度的关系波纹度波数与轴承接触刚度的关系    

选取内、外圈波纹度波数 N
w
分别为 5、8 和 11，最大幅值 Π

ws
为 8μm，初始幅值 Π

0s
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为 0μm。图 2（a）和（c）显示，单个球与正常内、外圈滚道之间的接触刚度为恒值，

且单个球与内圈滚道之间的接触刚度大于单个与外圈滚道之间的接触刚度。图 2（b）和

（d）显示，单个球与含波纹度的内圈滚道之间的接触刚度大于单个球与正常内圈滚道

之间的接触刚度，且随着波纹度波数的增加而增大；单个球与含波纹度的外圈滚道之间

的接触刚度小于单个球与正常内圈滚道之间的接触刚度，且也随波纹度波数的增加而增

大；相对于 TVD 模型，TVDS 模型能够描述滚动体通过不同波数的波纹度时产生的时变接

触刚度。 

 

（a）单个球与正常内圈滚道之间的接触刚度 

 

（b）单个球与存在波纹度的内圈之间的接触刚度 

 

（c）单个球与正常外圈滚道之间的接触刚度 

 

（d）单个球与存在波纹度的外圈滚道之间的接触刚度 

图 2 波纹度波数对单个球与内、外圈滚道之间接触刚度的影响 

2222.2.2.2.2 波纹度最大幅值与轴承接触刚度的关系波纹度最大幅值与轴承接触刚度的关系波纹度最大幅值与轴承接触刚度的关系波纹度最大幅值与轴承接触刚度的关系    

选取内、外圈波纹度最大幅值Π
ws
分别为4μm、8μm和12μm，初始幅值Π

0s
为0μm，

 

 
×10

10
Nw=5 Nw=8 Nw=11
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波数 N
w
为 8。图 3 显示，单个球与含波纹度的内、外圈滚道之间的接触刚度均随波纹最

大幅值的增加而增大；相对于 TVD 模型，TDVS 模型能够描述滚动体通过不同最大幅值的

波纹度时产生的时变接触刚度。 

 

（a）单个球与存在波纹度的内圈滚道之间的接触刚度 

 

（b）单个球与存在波纹度的外圈滚道之间的接触刚度 

图 3 波纹度最大幅值对单个球与内、外圈滚道之间接触刚度的影响 

3333 波纹度波纹度波纹度波纹度与轴承振动与轴承振动与轴承振动与轴承振动特征特征特征特征之间的关系之间的关系之间的关系之间的关系    

假设 m=0.6kg，c=200Ns/m， 0Nxw = ， 20Nyw = 和 Ns=2000r/min。同时，假设系统

的初始位移

6

0 10 mx
−= 和

6

0 10 my
−= ，初始速度 0 0m/sx =& 和 0 0m/sy =& ，求解的时间步长

65 10 st
−∆ = × 。选取的波纹度参数计算工况，如表 1 所示。基于 TVDS 模型，采用定步长

4 阶龙格库塔方法求解式（2），获取波纹度激励下球轴承的振动响应特征。 

表 1 滚道表面波纹度参数 

工况 波数/Nw 最大幅值/μm 初始幅值/μm 

1 0 0 0 

2 7 8 2 

3 8 8 2 

4 9 8 2 

5 15 8 2 

6 16 8 2 

7 17 8 2 

8 23 8 2 

9 24 8 2 

10 25 8 2 
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3333.1 .1 .1 .1 不同波纹度波数激励的不同波纹度波数激励的不同波纹度波数激励的不同波纹度波数激励的 TVDTVDTVDTVD 与与与与 TVDSTVDSTVDSTVDS 模型对比及振动响应特征模型对比及振动响应特征模型对比及振动响应特征模型对比及振动响应特征    

图 4 显示，两种模型计算获得的含波纹度球轴承的振动加速度响应的 RMS 值大于正

常球轴承振动加速度响应的 RMS 值，即其振动能量大于正常球轴承的振动能量；波纹度

波数为球个数的整数倍时，球轴承振动加速度响应的 RMS 值随波纹度波数的变化关系曲

线出现峰值。不同波纹度波数的波纹度激励下，对于内圈波纹度，两种模型的相对误差

依次为 0.10%，8.78%，0.04%，2.63%，1.83%，0.03%，0.13%，6.61%和 0.03%；对于外

圈波纹度，两种模型的相对误差依次为 0.06%，4.88%，0.11%，1.98%，16.05%，0.40%，

9.47%，4.20%和 0.40%。 

 

（a）内圈 （b）外圈 

图 4 波纹度波数对球轴承 Y 方向时域振动加速度响应的影响 

3333.2 .2 .2 .2 不同波纹度幅值激励的不同波纹度幅值激励的不同波纹度幅值激励的不同波纹度幅值激励的 TVDTVDTVDTVD 和和和和 TVDSTVDSTVDSTVDS 模型对比与振动响应特征模型对比与振动响应特征模型对比与振动响应特征模型对比与振动响应特征    

图 5 显示，两种模型计算获得的含内圈波纹度的球轴承的振动加速度响应的 RMS 值随着内圈波

纹度最大幅值的增大逐渐增大。不同最大幅值的波纹度激励下，对于内圈波纹度，两种模型的相对

误差依次为 4.72%，8.78%，0.62%，11.81%和 14.54%；对于外圈波纹度，两种模型的相对误差依次

为 7.01%，87.72%，35.15%，1.74%和 26.95%。 

 

（a）内圈（b）外圈 

图 5 波纹度最大幅值对球轴承时域振动加速度响应的影响  
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4444 结论结论结论结论    

应用时变位移激励和时变接触刚度激励耦合的滚动轴承波纹度动力学模型，分析了

波纹度波数和最大幅值与滚动体和滚道表面之间接触刚度以及轴承振动特征之间的关

系。主要结论如下： 

1)时变位移激励和时变刚度激励耦合的波纹度模型（TVDS 模型）能够同时描述波

纹度诱发的时变位移激励和时变接触刚度激励，解决了时变位移激励波纹度模型（TVD

模型）只能描述波纹度诱发的时变位移激励的问题。 

2)球与含波纹度滚道之间的接触刚度随着波纹度波数和最大幅值的增加而增大；波

纹度波数为球个数的整数倍时，球轴承振动加速度响应的 RMS 值随波纹度波数的变化

关系曲线出现峰值，且其值随波纹度的最大幅值增大而增大。 

 

＊邵毅敏：重庆大学教授，博士，博士生导师，机械传动国家重点实验室副主任，国家

自然科学基金会评专家，美国机械工程学会会员 
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