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摘要：为了深入揭示滚动轴承的振动特性，本文以深沟球轴承6304为研究对象，考虑轴承座和套圈变形对轴承振动的影响，建立了轴承-轴承座系统全柔体三维接触非线性动态有限元分析模型。针对轴承刚度的非线性特征，提出了轴承时变刚度计算方法，研究了转动过程中的滚动轴承刚度的时变特性。在充分考虑时变刚度、径向游隙以及非线性接触等非线性因素的基础上，对深沟球轴承进行了转动过程非线性数值仿真，获得了轴承内、外圈和滚动体等结构零件的振动加速度，并分析了轴承内、外圈和滚动体的时域和频域振动特征以及游隙对轴承振动特性的影响，为轴承的减振降噪和运行状态监测提供了理论分析依据。
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0  前言
滚动轴承是机械设备的重要基础零件之一。滚动轴承的振动特性直接影响主机的精度和振动特性，同时诱发噪声污染周围环境。 随着各种机械正日益向着高可靠性和高速静音化的方向发展，对轴承的振动特性提出了愈来愈高的要求，轴承的振动特性已成为机械行业研究的热点内容之一。

滚动轴承的振动特性属于非线性动力学范畴，除了滚动体和套圈沟道的非线性接触变形以外，滚动体和保持架的相互摩擦与碰撞、轴承游隙的变化、轴承套圈的柔性以及油脂动态特性等因素都具有非线性特征，而且滚动轴承经常工作在高速高温和变速变载的条件下，这些非线性因素必然引起轴承的非线性振动。关于滚动轴承的振动特性，采用试验方法进行的研究较多，R. Serrato等[1]采用试验方法研究了润滑油粘度等级对滚子轴承振动的影响，张迅雷等[2]试验研究了载荷、转速和润滑对球轴承振动特性的影响。试验的方法相对简单，很难得到内圈和滚动体上的振动信号，因此，采用试验方法很难对轴承的振动特性进行全面系统的研究。赫兹弹性接触理论经过多年的发展形成了一套比较完整的体系，利用这些理论可研究轴承的振动特性，Hoon-Voon Liew[3]在赫兹接触理论的基础上提出了滚动轴承时变刚度计算公式，并运用于轴承-转子系统中，S.P. Harsha等[4]利用赫兹接触理论获得了轴承的非线性刚度，并建立了由于表面波纹度引起轴承系统非线性动态响应的分析模型，赵联春等[5]建立了(球轴承的弹性接触模型，计算了振动的固有频率，并用试验方法验证了理论结果。赫兹接触理论半无限空间的边界条件只适用于简单形状物体的分析，不能满足复杂结构和复杂负荷的情况。此外，若接触体的几何尺寸太小或作用负荷过大，就不能满足赫兹接触理论关于接触面尺寸与接触体表面曲率半径之比很小的假设，从而限制了它的使用范围。20世纪60年代以来，随着弹性接触理论与计算机的发展，用有限元求解滚动轴承的振动特性成为可能，Zeki Kıral等[6]提出了一种基于有限元的不同故障滚动轴承在不平衡力作用下的振动分析方法。林腾蛟等[7]综合考虑轴承径向载荷及转速的影响，对深沟球轴承在运转过程中的动态特性进行了有限元分析。有限元方法能克服试验方法和赫兹接触理论的不足，但目前这方面的研究忽略了套圈的变形，没有考虑轴承座的影响，对滚动轴承各部件运转过程中的振动特性研究较少。
本文以深沟球轴承6304为研究对象，考虑轴承座和套圈变形对轴承振动的影响，应用LS-DYNA建立了轴承-轴承座系统全柔体三维接触非线性动态有限元分析模型。针对轴承刚度的非线性特征，提出了时变刚度计算方法，研究了转动过程中的滚动轴承刚度的时变特性。采用显式动力学有限元法对深沟球轴承进行了转动过程数值仿真，获得了轴承内、外圈和滚动体等的振动加速度，分析了轴承内、外圈和滚动体的时域和频域振动特征以及游隙对轴承振动特性的影响。研究结果有助于预测主机的振动特性，为轴承的减振降噪和运行状态检测提供了理论依据，具有一定的理论价值和工程意义。
1 轴承-轴承座系统非线性动态有限元模型
综合考虑内外圈变形和轴承座的影响，建立轴承-轴承座系统的非线性动态有限元模型。
1.1三维有限元模型的建立

本文以深沟球轴承6304为例，建立轴承-轴承座系统的有限元模型。为控制有限元模型规模同时有利于提高计算精度，模型网格94%以上采用八节点六面体单元进行映射网格划分；轴承倒角位置及轴承座部分网格采用六节点五面体单元；对参与接触的内外圈滚道、滚珠以及轴承座与外圈接触部位采用较密的网格。轴承网格单元类型采用SOLID164，由于LS-DYNA中实体单元不具备旋转自由度，在轴承内圈表面建立一层辅助的SHELL163单元，其中各单元与内圈表面单元共节点，以便施加内圈绕轴线的转速。轴承及轴承-轴承座系统的三维有限元模型如图1和图2所示，轴承-轴承座系统由140138个单元，156003个节点构成，其中x方向为轴承轴向，y方向为负荷作用线方向。
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图1 轴承有限元模型
     Fig.1 FEA model of bearing 
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图2 轴承-轴承座系统有限元模型
Fig.2 FEA model of bearing-support system 

1.2材料模型的选择

本文重点研究轴承各部件的振动特性，在选择材料模型时，定义内外圈、滚珠、轴承座为线弹性材料模型，密度
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=7830kg/m3，弹性模量E=207GPa，泊松比
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=0.3。内圈辅助壳体定义为刚性材料模型，载荷和转速都施加在此辅助壳体上。

1.3 边界条件的设置

采用共节点方式模拟外圈与轴承座的过盈配合关系，在轴承座的固定面和安装孔位置施加固定约束。在内圈施加恒定转速和恒定径向载荷，其中转速为3000r/min，径向载荷为5000N，施加在辅助壳体上。模型中考虑了重力作用，为避免计算初始阶段不稳定，在施加载荷、转速和重力时，从0s开始从零值按线性增加，至0.1s时稳定到恒定值后保持恒定。

1.4三维显式动力学算法
对于一个动力系统，其运动方程式如下[10]：
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式中
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为节点加速度列阵，
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为节点速度列阵，
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为节点位移列阵，P(t)为外力向量矩阵，M为质量矩阵，C为阻尼矩阵，K为刚度矩阵。

LS-DYNA采用显式中心差分法来进行时间积分，在已知0，……，tn时间步解得情况下，求解tn+1时间步的解，运动方程为[10]：
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式中，P(tn)为外力向量列阵，Fint（tn）为内力矢量，为单元内力和接触力之和，表达式为[10]：
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单元的内力由当前构型的应力场的散度求得， H(tn)为沙漏阻力。
tn+1时刻的速度和位移由下面公式求得[10]：
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在显式时间积分算法中，最小时间步长由最小单元尺寸和材料的纵波速决定的，纵波速是材料性质（密度、弹性模量和泊松比）的函数。本文通过质量缩放来调整最小时间步长，在保证精度的同时可以大大节省CPU时间。

2  非线性因素
本文所建立的轴承-轴承座系统动态有限元模型主要考虑的非线性因素有：轴承时变刚度、径向游隙以及滚动体与内外圈的非线性接触等。

2.1轴承时变刚度
假定初始时刻第s个滚动体与径向负荷的作用线的夹角为零，t时刻第s个滚动体的转角为θs(t)，见图3。外圈不转，内圈转速为ni，假设滚动体为纯滚动，则：
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式中：Db为滚动体直径，Dm为轴承节圆直径，α为接触角，Z为滚动体数，s为滚动体序号，s=1,2,…,Z，初始时刻载荷作用线上的滚动体序号为1，按轴承旋转方向依次类推。
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(a) 0时刻             (b) t时刻
(a) Time zero           (b) Time t
图3 轴承不同时刻受力示意图

Fig.3 Sketch of carry load at different time
根据赫兹弹性接触理论，滚动体s处的弹性变形us为[8]：
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滚动体s在角度θs(t)处的变形协调条件为[9]：
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式中，u为内圈径向位移。     

轴承负荷作用线方向的力平衡条件：
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轴承刚度
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的计算公式：
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若给定转速ni，通过（6）式可以求得滚动体s在任意时刻t时的转角θs(t)，将（7）式代入（8）式可求得Qs与u的关系，再代入（9）中可以求得Fr与u的关系，最后利用（10）式求得轴承在任意时刻t的径向刚度。图4是内圈转速为3000r/min时轴承径向刚度时变曲线，图中实线表示理论求解结果，虚线表示有限元求解结果，两者波形基本一致，幅值相差8%，两者吻合良好。轴承刚度时变曲线为一近似余弦曲线，波动周期为0.0078s，刚好与相邻两滚动体滚动时间差相等。当滚动体处于负荷作用线（如图3（a）所示位置）时轴承径向刚度最大，当有两滚动体沿负荷作用线对称（如图3（b）所示位置）时轴承刚度最小。
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图4  轴承径向刚度时变曲线

Fig.4 Time-varying curve of radial stiffness of bearing
2.2径向游隙

滚动轴承的径向游隙是影响轴承振动的重要因素。为考虑径向游隙的影响，本文建立了径向游隙分别为10um、20um和30um的滚动轴承有限元模型，分别对其进行动态仿真。
2.3非线性接触

滚动体与内、外圈及保持架建立三组接触对，本文选择自动面面接触类型，并在接触关键字中定义接触参数，取静摩擦系数为0.1，动摩擦系数为0.002。采用罚函数接触算法进行接触动力学研究。这是因为罚函数法具有算法简单，很少激起网格的沙漏响应，没有噪声，动量守恒以及不需要碰撞释放条件等优点[11]。其基本原理是：在每一个时间步检查各从节点是否穿透主面，如没有穿透不做任何处理。如果穿透，则在该从节点与被穿透主面间引入一个较大的界面接触力，其大小与穿透深度、主面的刚度成正比。在物理上相当于在两者之间放置一法向弹簧，以限制从节点对主面的穿透。
3 模型验证

根据文献[8,9]中给出的滚动轴承内部运动关系，假设滚动体沿套圈滚道为纯滚动，可推导出内圈与滚动体接触点的线速度、滚动体中心线速度、保持架转速、内圈单位时间通过滚动体数以及外圈单位时间通过滚动体数等运动学参数。从轴承有限元分析结果中提取上述参数，并与解析解进行对比，如表1所示。

表1 有限元解与解析解对比
Table1 Comparison of FEM solution with analytical solution
	运动学参数
	解析解
	有限元解
	误差率（%）

	内圈接触点线速度（mm/s）
	4157
	4200
	1.0

	滚动体中心线速度（mm/s）
	2078
	2100
	1.1

	保持架转速

 (r/min)
	1103
	1106
	0.3

	内圈单位时间通过滚动体数 (min-1)
	13278
	13105
	1.3

	外圈单位时间通过滚动体数 (min-1)
	7722
	7959
	3.1


表1显示，有限元解和解析解吻合良好，说明了本文所建立的有限元模型及分析方法是有效、可靠的，为后续研究奠定了基础。

4 轴承振动特性分析 

定义滚动轴承内圈旋转频率为fi，外圈旋转频率为fo，内、外圈的相对转动频率为fr，则：
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保持架的旋转频率
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为[9]：
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式中： Dm——钢球的节圆直径；

Db——钢球直径；

α——接触角。

滚动体在内圈上的通过频率fip为[9]：
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式中，Z为滚动体数。

滚动体在外圈上的通过频率fop为[9]：
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刚度变化频率fk为：
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将轴承内圈转速
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n

=3000r/min及轴承结构参数代入上述公式计算可得到轴承的特征频率，见表2。
表2  轴承的特征频率值

Table1 Characteristic frequency of bearing
	特征频率
	fr
	fc
	fip
	fop
	fk

	频率值（Hz）
	50
	18.4
	221.3
	128.7
	128.7


采用显式动力学有限元法对深沟球轴承径向游隙为20um的情况进行了转动过程非线性接触动态仿真，提取轴承不同零件上的xyz三个方向加速度时域波形曲线，并进行FFT变换，得到轴承振动加速度信号的时域波形曲线和频域波形曲线，
4.1  轴承内圈振动特性分析
轴承内圈上加速度的时域波形曲线和频域波形曲线如图5、6、7所示。轴承内圈加速度在加载稳定时间缓慢增加至平稳，平稳后x方向加速度信号是随机信号，频率范围较宽。y、z方向的加速度信号呈现明显的周期性，主要频率成分为48.8Hz，与内圈的旋转频率一致。
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（a）时域               （b）频域

     (a) Time domain        (b) Frequency domain
图5  轴承内圈X方向加速度
Fig.5 X-direction acceleration of inner race
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（a）时域信号         （b）频域信号

   (a) Time domain        (b) Frequency domain
图6  轴承内圈Y方向加速度
Fig.6 Y-direction acceleration of inner race
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（a）时域信号         （b）频域信号

   (a) Time domain        (b) Frequency domain
图7  轴承内圈Z方向加速度
Fig.7 Z-direction acceleration of inner race
统计轴承内圈加速度信号的峰值和RMS值，见表3，内圈振动主要集中在y、z方向，y、z方向振动水平相近，x方向（轴向）振动相对较小，峰值约为y、z方向的60%，RMS值为约为y、z方向的42%。

表3  轴承内圈加速度时域统计指标值

Table 3 Acceleration time-domain statistics index of inner race

	时域统计指标
	X方向
	Y方向
	Z方向

	峰值（m/s2）
	1209.7
	1949.0
	2126.1

	RMS值（m/s2）
	398.1
	929.6
	943.1


4.2  滚动体振动特性分析
滚动体上加速度的时域波形曲线和频域波形曲线，如图8、9、10所示。滚动体x方向加速度信号是随机信号，频率范围较宽。y、z方向的加速度信号呈现明显的周期性，主要频率成分为19.5Hz，与保持架的旋转频率一致，并在600Hz附近有较宽的频带。
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（a）时域信号         （b）频域信号

   (a) Time domain        (b) Frequency domain
图8  滚动体X方向加速度
Fig.8 X-direction acceleration of rolling element
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（a）时域信号         （b）频域信号

    (a) Time domain        (b) Frequency domain
图9  滚动体Y方向加速度
Fig.9 Y-direction acceleration of rolling element
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（a）时域信号         （b）频域信号

     (a) Time domain        (b) Frequency domain
图10  滚动体Z方向加速度
Fig.10 Z-direction acceleration of rolling element
统计滚动体加速度信号的峰值和RMS值，见表4，滚动体在xyz三个方向振动的峰值和RMS值相当。
表4  滚动体加速度时域统计指标值

Table 4 Acceleration time-domain statistics index of rolling element

	时域统计指标
	X方向
	Y方向
	Z方向

	峰值（m/s2）
	2356.2
	2088.4
	2105.9

	RMS值（m/s2）
	436.6
	490.3
	526.2


4.3  轴承外圈振动特性分析
提取轴承外圈负荷作用线处的xyz三个方向加速度时域波形曲线，轴承外圈上加速度的时域波形曲线和频域波形曲线，如图11、12、13所示。轴承外圈x方向加速度信号无明显周期特性，频率主要集中在649Hz附近。y方向的加速度信号频带范围较宽。z方向加速度信号的频率主要集中在518Hz附近。
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（a）时域信号         （b）频域信号

     (a) Time domain        (b) Frequency domain
图11  轴承外圈X方向加速度
Fig.11 X-direction acceleration of outer race
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（a）时域信号         （b）频域信号

     (a) Time domain        (b) Frequency domain
图12  轴承外圈Y方向加速度
Fig.12 Y-direction acceleration of outer race
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（a）时域信号         （b）频域信号

     (a) Time domain        (b) Frequency domain
图13  轴承外圈Z方向加速度
Fig.13 Z-direction acceleration of outer race
统计轴承加速度信号的峰值和RMS值，见表5，滚动体在x方向振动的峰值和RMS值约为y或z方向的两倍。y、z方向振动的峰值和RMS值接近。

表5  轴承外圈加速度时域统计指标值

Table 5 Acceleration time-domain statistics index of outer race

	时域统计指标
	X方向
	Y方向
	Z方向

	峰值（m/s2）
	334.9
	155.8
	158.5

	RMS值（m/s2）
	105.0
	52.0
	55.6


5 径向游隙影响分析 

对轴承径向游隙分别为10um、20um和30um情况下的轴承运转过程进行非线性接触动态仿真。由于轴承载荷方向信号更能反应轴承的特征信息，因此分别提取不同径向游隙情况下轴承内圈、滚动体及外圈上Y方向的振动加速度信号，分析径向游隙对轴承振动特性的影响。内圈、滚动体及外圈上Y方向的振动加速度信号分别如图14、图15和图16所示。不同游隙下内圈、滚动体和外圈上的振动加速度信号的波形基本一致。
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图14  不同游隙情况下内圈Y方向加速度
Fig.14 Y-direction acceleration of inner race under different clearances
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图15  不同游隙情况下滚动体Y方向加速度
Fig.15 Y-direction acceleration of rolling element under different clearances
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图16  不同游隙情况下外圈Y方向加速度
Fig.16 Y-direction acceleration of outer race under different clearances
统计不同游隙情况下内圈、滚动体和外圈上加速度信号的峰值和RMS值，见表6。表6显示，径向游隙越大，轴承各部件振动加速度的峰值和RMS值越大，振动能量越大。
表6  轴承加速度时域统计指标值

Table 6 Acceleration time-domain statistics index 
	
	内圈
	滚动体
	外圈

	10um
	峰值
	1775.1
	1860.3
	154.1

	
	RMS值
	908.5
	375.0
	46.8

	20um
	峰值
	1949.0
	2088.4
	155.8

	
	RMS值
	929.6
	490.3
	52.0

	30um
	峰值
	2121.1
	2315.8
	157.4

	
	RMS值
	949.7
	585.6
	56.6


6 结论
本文提出了滚动轴承刚度的计算方法，建立了轴承-轴承座柔体三维接触动态有限模型，能准确获取滚动轴承各部件的振动特性，为滚动轴承振动特性研究提供了一种新方法,可用于主机状态监测和故障诊断等领域中。本文主要结论如下：

（1）轴承径向刚度随载荷和转动过程呈现非线性变化特征。

（2）轴承各部件的y向（负荷方向）与z向的振动加速度值相当，但轴承内圈上x向（轴向）的振动加速度值约为y向（或z向）的一半，滚动体上x向（轴向）的振动加速度值与y向（或z向）近似相等，轴承外圈x向（轴向）的振动加速度值约为y向（或z向）的两倍。
（3）轴承内圈上的振动加速度值（x向除外）与滚动体上的振动加速度值相当，轴承外圈上的振动加速度值最小。
（4）轴承内圈上的y向和z向加速度信号的主要频率成分是内圈的旋转频率，滚动体上的y向和z向加速度信号的主要频率成分是保持架的旋转频率，轴承外圈上的振动加速度信号中特征频率不明显。
（5）径向游隙越大，轴承各部件振动加速度的峰值和RMS值越大，振动能量越大。
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Research on 3D nonlinear time varying vibration characteristics of Deep-groove ball bearing

Shao Yi-min, Tu Wen-bing 

（State Key Laboratory of Mechanical Transmission，Chongqing University, Chongqing, 400030, China）
Abstract：In order to reveal vibration characteristics of rolling element bearing in depth, deep groove ball bearing 6304 was taken as the investigation object and bearing-pedestal system flexible multibody finite element model for 3D contact nonlinear dynamic problem was established taking account of the deformation of the pedestal and races. Aiming at nonlinear characteristics of bearing stiffness, a method of calculating time varying stiffness of bearing was put forward and time varying characteristics during running process was studied. Based on the consideration of nonlinear factors such as time varying stiffness, radial clearance, nonlinear contact, ect., nonlinear numerical simulation of running process was made and vibration accelerations on inner race, outer race and rolling element of bearing were obtained, vibration features of inner-race, outer-race and rolling element in time domain and frequency domain were analyzed, and the effect of radial clearance on the vibration characteristics of bearing was also studied. The research results could provide theoretical basis for reducing bearing’s vibration and noise, also for running state monitoring.

Keywords：Ball bearing, Nonlinear vibration, Bearing stiffness, Vibration acceleration
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