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基于复模态分析理论的轴承打滑振动噪声分析
邱涛 宋佳欣 杨新宇 赵宽

衢州学院机械工程学院，中国·浙江衢州

以高速运转的角接触球轴承为研究对象，通过复模态分析理论，对不同摩擦系数、不同预紧力以及不同弹性模量下轴承出
现打滑时产生摩擦振动噪声的倾向性进行分析，通过求解轴承滚动体与轴承圈接触面的摩擦系统模型以及对方程特征值的
提取，对不同工况和不同材料属性下的摩擦噪声进行分析和预测。得出如下结论：不同摩擦系数以及不同预紧力下，轴承
摩擦接触系统的不稳定模态主要集中于7000Hz和11400Hz左右；当摩擦系数大于0.08时，或者预紧力大于200N时，7000Hz
下的轴承系统发生摩擦振动的可能性较高，不同弹性模量下的轴承系统均有负阻尼比的产生，弹性模量过大或者过小都会
在6000Hz产生较大的不稳定性。
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1 引言

高速高精密数控机床主轴系统的精密性、可靠性以及

稳定性是决定机床性能的核心指标 [1]。主轴的高速运转对轴

承的材料性能、润滑情况、装配条件、承载能力具有较高要

求 [2]。主轴与轴承内圈高速运转的过程中，由于轴承本体属

性、运行工况等原因容易发生滚动体打滑失稳，从而引起滑

动摩擦、振动噪声现象，对轴承的工作寿命、机床的运行状

态、工件的加工精度以及车间工作环境造成不良影响 [3]。因

此，对数控机床高速轴承打滑状态下振动噪声的分析与研究

具有重要意义。

目前，已有诸多学者对于轴承的振动噪声展开研究。

Rho和 Kim[4,5]着手水力径向轴承内部油膜压力的波动频率

和转子不平衡质量的瞬态响应分析，研究了轴承的声学特

性，并找出轴承噪声的计算方法。Simpson等 [6]通过研究

水润滑轴承的摩擦噪声，建立了轴承非线性二自由度系统

动力学模型，分析得出轴承高频振动及振动重叠的噪声致

因，并对固有频率、质量比等因素的低贡献率给予了证明。
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Tandon[7]通过实验方法测量了径向承载的球轴承声强和声

压，提出声强测量在轴承振动噪声研究中的优越性，并研

究了轴承振动噪声在轴承故障诊断中的有效途径。周忆等 [8]

研究了低速重载工况下水润滑橡胶合金轴承结构参数对其

摩擦噪声的影响，并通过实验对比了平板型和圆弧型轴承的

摩擦噪声特性，得出摩擦系数、表面形状等因素对噪声具有

较大影响的结论。古乐等 [9]研究了柔性轴承滚动体与套圈

滑动速度的接触参数计算，并分析了大载荷工况下不同润滑

条件的摩擦噪声，通过研制和搭建轴承噪声、振动试验台，

对分析结果进行了验证。周广武等 [10]通过建立低速重载条

件下水润滑橡胶合金轴承动力学模型，进行了不同摩擦系

数、不同载荷和速度条件下的复模态分析，揭示了低速重载

条件下水润滑橡胶合金轴承摩擦噪声机理。此外，涂文兵、

Peng.En-Gao等 [11,12]也对轴承打滑振动、噪声特性与摩擦速

度关系进行了一定研究。目前，采用复模态分析理论对角接

触球轴承打滑状态下振动噪声特性的研究较少，论文将从轴

承属性及运行工况出发，研究角接触球轴承的打滑振动噪声

特性，以求对轴承系统的减振降噪提供参考。

2 复模态分析理论

当滚动轴承内圈在预应力、润滑等条件发生变化时，

由于轴承内部各零件之间的运动副产生一定摩擦，在摩擦表

面形成接触刚度非对称的接触系统，其接触系统模型由式

（1）表示：

0[ ]fM x C x K xK+ + − =&& & （1）

其中， M ——系统质量矩阵；

C ——系统阻尼矩阵；

K ——系统初始刚度矩阵；

[ ]
fK ——由摩擦扰动产生的刚度矩阵；

x 、 x& 、 x&& ——位移、速度、加速度向量。

解的特征值 i= + 与系统的固有频率相对应，特征

值中实部代表系统稳定性，当 为正时，系统就会出现失

稳现象，此时虚部 表示的是振动噪声的频率。通常构建

一个包含实部和虚部的新函数，即阻尼比，如式（2）所示：

-2 /= （2）

当实部出现正值时，阻尼比就为负值，则系统具有产

生振动和噪声的倾向性。

3 轴承分析模型的建立

3.1 轴承结构

论文所分析模型采用浙江某轴承有限公司所生产的

型角接触球轴承作为研究对象，轴承的结构参数

如表 1所示。

表 1 7009 C/P4 轴承结构参数

内径

（mm）

外径

（mm）

厚度

（mm）

滚动体直径

（mm）

径向游隙

（mm）

压力角

（°）

45 75 16 7.938 0.018-0.028 15

其中，轴承内外圈及滚动体材料为 GCr15，保持架材

料为酚醛层压布，两种材料的相关参数如表 2所示。

表 2 7009 C/P4 轴承材料参数

零件
密度

（kg/m3）

弹性模量

（105MPa）
泊松比

轴承圈、滚动体 7850 2.08 0.3

保持架 1400 0.02 0.35

3.2 边界条件设置

轴承外圈设置为固定约束，轴承内圈以自定义方式限

制轴承沿 X、Y方向的转动，对轴承内圈施加沿 Z方向的预

紧力 Fp。由于预紧力的施加，轴承游隙被填补，各滚动体

与轴承内外圈之间充分接触。对轴承内圈沿 Y向施加径向

力 Fr，本文研究轴承内圈跟随主轴高速旋转时轴承圈与滚

动体之间的摩擦振动噪声问题，因此将滚动体与轴承之间采

用滑动摩擦接触方式。

4 计算与分析

4.1 不同摩擦系数下轴承摩擦振动噪声分析

将轴承的转速设置为 n=104r/min，轴向预紧力设置为

Fp=50N，摩擦系数 μ设定为 0.02~0.2，以 0.02为间隔对轴

承进行复模态分析，将特征值的实部和虚部进行提取，并求

得阻尼比，图 1列出了不同摩擦系数下各频率的阻尼比。
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图 1 不同摩擦系数下轴承摩擦接触系统的阻尼比

由图 1可知，不同摩擦系数下，轴承打滑时摩擦接触

系统的负阻尼比个数基本均为 2个，随着摩擦系数的变化，

不稳定模态主要集中于 7000Hz和 11400Hz左右，即在这

两个频率下的接触面容易产生强烈的振动和噪声。此外，

7000Hz附近的负阻尼比分布范围较大，11400Hz附近的负

阻尼比分布较为集中，且绝对值数值较小，这说明不同摩擦
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系数下轴承打滑时，接触表面在摩擦时产生 7000Hz振动噪

声的可能性较高，而产生 11400Hz振动噪声的可能性较小。

4.2 不同预紧力下轴承摩擦振动噪声分析

将轴承的转速设置为 n=104r/min，轴承摩擦系数设置

为 0.12，分别设置预紧力为 50~400N，以 50N为间隔对轴

承进行复模态分析，将特征值的实部和虚部进行提取，并求

得阻尼比，不同预紧力下轴承打滑时的阻尼比如图 2所示。

0 2000 4000 6000 8000 10000 12000
-0.004

-0.003

-0.002

-0.001

0.000

0.001

0.002

0.003

0.004

Fp 50N
Fp=100N
Fp=150N
Fp=200N
Fp=250N
Fp=300N
Fp=350N
Fp=400N

阻

/Hz

图 2 不同预紧力下轴承摩擦接触系统的阻尼比

由图 2可知，不同预紧力下轴承打滑时摩擦接触表面

产生的负阻尼比主要集中在 7000Hz和 11400Hz附近，与不

同摩擦系数下的负阻尼比分布极为相近，说明该轴承极易

在 7000Hz和 11400Hz附近出现不稳定状态，当预紧力大于

200N时，7000Hz附近的负阻尼比主要集中在 0.003和 0.025

附近，与不同摩擦系数下的分析类似，7000Hz附近的负阻

尼比绝对值较高，产生摩擦振动噪声的可能性最大。原因可

能是由于预紧力的增加使得摩擦界面形成应力集中和能量

堆积，导致系统产生较大的不稳定振动，且振动倾向性增大。

预紧力为 200N时的负阻尼比绝对值最大，不稳定性最高，

11400Hz附近的负阻尼比均集中在 0.005附近，系统不稳定

性较弱。由此可知预紧力的增大虽然可以提高轴承精度，但

是容易引发强烈的摩擦振动噪声，对机床运行及工作环境都

会造成不良影响，因此要合理地控制轴承的预紧力以保证最

佳的工作状态。

4.3 不同弹性模量下的轴承摩擦噪声分析

将轴承的转速设置为 n=104r/min，轴承摩擦系数设置

为 0.12，预紧力设置为 50N，设置轴承圈和滚动体的弹性模

量分别为 1.48-2.68×1011Pa，以 2×1010Pa为间隔对轴承进

行复模态分析，将特征值的实部和虚部进行提取，并求得阻

尼比，不同弹性模量下轴承打滑时的阻尼比如图 3所示。

由图3可知，各弹性模量下均有两个不稳定模态的产生，

且负阻尼比分别分布于 0.0175附近和 0.005附近。0.0175附

近的频率范围为 4000~6000Hz，倾向性更强，尤其当弹性模

量在 1.48×1011Pa和 2.68×1011Pa时都会在 6000Hz时出现

负阻尼比，产生不稳定状态和摩擦噪声的可能性增大。0.005

附近的频率主要分布在 6000~8500Hz，负阻尼比的绝对值较

小，摩擦振动可能性较小，综上所述，在一定范围内轴承系

统打滑时所产生的摩擦振动噪声与轴承本身的弹性模量相

关性较弱，但弹性模量过大或者过小都会在 6000Hz产生较

大的不稳定性，引起轴承各零件之间的摩擦振动，从而产生

噪声。
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图 3 不同弹性模量下轴承摩擦接触系统的阻尼比

5 结论

论文根据复模态分析理论以 型角接触球轴承

作为研究对象，分别通过对轴承在不同润滑条件、不同预紧

力以及不同弹性模量下高速运转时，滚动体与轴承圈之间出

现打滑时的摩擦振动噪声进行了分析，得出如下结论：

①不同摩擦系数下轴承摩擦接触系统的不稳定模态主

要集中于 7000Hz和 11400Hz左右，当摩擦系数大于 0.08时，

7000Hz时的轴承系统摩擦振动的可能性较高，易产生强烈

的振动噪声。

②不同预紧力下轴承打滑时摩擦接触表面产生的负阻

尼比主要集中在 7000Hz和 11500Hz附近，当预紧力大于

200N时，7000Hz附近的负阻尼比绝对值较高，产生摩擦振

动噪声的可能性最大。

③不同弹性模量下的轴承系统在 4000~6000Hz 及

6000~8500Hz分别有负阻尼比的产生，弹性模量过大或者过

小都会在 6000Hz产生较大的不稳定性，容易引起轴承各零

件之间的摩擦振动和噪声。

参考文献

郭婷 .数控机床主轴热误差及优化策略研究 [J].内燃机与配

件,2020(14):88-89.

彭秋阳,程振涛,薛建,等.基于多信息源机床主轴轴承故障诊断研

究[J].机电工程技术,2019,48(8):4-8.

涂文兵,何海斌,罗丫,等.基于滚动体打滑特征的滚动轴承振动特

性研究[J].振动与冲击,2017,36(11):166-170+175.



32

工程技术与管理·第 06 卷·第 5期·2022 年 3 月

al,2004,37(8):599-605.

International,2007,40(1):21-28.

Control,1996,2(1):87.

周忆,廖静,李剑波,等.结构参数对水润滑橡胶合金轴承摩擦噪声

的影响分析[J].重庆大学学报,2015,38(3):15-20.

齐兆悦.不同润滑状态下柔性轴承摩擦噪声研究[D].哈尔滨:哈

尔滨工业大学,2019.

周广武,王家序,李俊阳,等.低速重载条件下水润滑橡胶合金轴承

摩擦噪声研究[J].振动与冲击,2013,32(20):14-17+34

涂文兵,杨锦雯,罗丫,等.高速列车轴箱圆柱滚子轴承启动过程的

打滑动力学特性[J].振动与冲击,2020,39(10):127-132.


