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试验机结构参数对被试球接触应力影响 
周井玲 1，陈建春 1，*吴国庆 1，陈晓阳 2 

(1. 南通大学机械工程学院，南通 226607；2. 上海大学轴承研究室，上海 200072) 

摘  要：利用轴承球三点接触纯滚动疲劳试验机，以氮化硅陶瓷球作为被试球，根据 Hertz 弹性接触理论，针对

于纯滚动接触状态，分析了试验机滚轮直径、凹弧直径、陪试滚子直径对被试球三点最大接触应力相对差值的影

响；数值结果表明：当滚轮半径为 25mm，凹弧半径为 40mm，陪试滚子半径为 12.5mm，被试球半径变化范围为

4.25mm―10.5mm 时，三接触点的应力相对差值小于 1%。适当减小被试球半径变化范围，能够降低三接触点的

应力相对差值。三接触点的应力相对差值越小，其对被试球的测试寿命影响越小。 

关键词：接触应力；相对差值；陶瓷球；纯滚动；试验机 
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EFFECT OF TEST RIG STRUCTURE PARAMETERS ON CONTACT 
STRESS OF SPECIMEN  

ZHOU Jing-ling1 , CHEN Jian-chun1 , *WU Guo-qing1 , CHEN Xiao-yang2 
(1. School of Mechanical Engineering, Nantong University, Nantong 226019, China; 

2. Research Institute of Bearings, Shanghai University, Shanghai 200072, China) 

Abstract:  By using a new type pure rolling fatigue test rig with three contact points for silicon nitride bearing 
ball specimen, the stress relative difference value of a specimen with three contact points is, according to elastic 
contact theory, calculated while test rig being different parameters under a rolling contact condition. The effects of 
the driving roller and concave arc and roller radius on the stress relative difference value of the specimen are 
analyzed. The numerical results indicate that the stress relative difference value of specimen is less than 1% when 
the driving roller radius is 25mm, concave arc radius is 40mm, roller radius is 12.5mm and the specimen radiuses 
change from 4.25mm to 10.5mm. The appropriate decrease of specimen radius scope can reduce the stress relative 
difference value of a specimen. The less stress relative difference value is, the less the effect on the specimen life 
is.  
Key words:  contact stress; stress relative difference value; ceramic ball; pure rolling; test rig 
 

接触应力是弹性体在负荷作用下相互挤压时，

接触部位表面及其邻近区域发生的应力。对于轴承

球来说，与其它滚动元件之间的初始接触发生在接

触点上，在负荷作用下，接触点扩展成一面，称为

接触面。负荷分布在微小的接触面上，接触面的形

状取决于接触点处物体的曲率，接触面的面积随负

荷的增大而加大，接触面上的压力分布是不均匀

的。由于点接触面积很小，接触压力通常是相当大

的。这样高的接触压力很大程度上决定了轴承的接

触疲劳寿命。因此，接触应力的计算是分析轴承球
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寿命的基础。 
陶瓷轴承是为解决传统轴承在超高速、耐腐

蚀、耐高温及其他恶劣工况下难以胜任的问题而研

制的一种新型轴承，在航天、军工和机械加工等领

域有着极其广阔的应用前景。从零件用材上可把陶

瓷轴承分为全陶瓷轴承和混合型陶瓷轴承两大类，

前者的滚道及滚动体都采用陶瓷材料来制造，而后

者仅有滚动体采用陶瓷材料，制造成本较低，技术

成熟，可靠性相对较高。 
无论是全陶瓷轴承还是混合型陶瓷轴承，陶瓷

球都是其关键零部件之一，而陶瓷球的接触疲劳寿

命是评价其能否用于滚动轴承的主要技术依据；另

外，由于目前的陶瓷材料断裂韧性较低，脆性较大。

因此，为了确保陶瓷轴承的可靠性，最大限度的延

长其使用寿命，就必须深入研究陶瓷球的滚动接触

疲劳寿命。 
为了充分评价陶瓷球的滚动接触疲劳性能，国

内外学者对此进行了较多的接触应力研究。Chiu[1]

研究了球棒试验机[2]中陶瓷试样的接触应力，得到

陶瓷滚动体的失效概率；Zhou[3]通过三点接触纯滚

动疲劳试验机[4―5]陶瓷球接触应力的计算分析，对

其滚动接触疲劳寿命进行了预测；Zhou[6]分析了三

点接触纯滚动疲劳试验机中被试陶瓷球表面和次

表面的接触应力，对纯滚动状态下起源于体积缺陷

的陶瓷球接触疲劳进行了研究；周井玲[7]分析了三

点接触纯滚动疲劳试验机中被试陶瓷球失效的临

界应力。 
试验机结构参数作为被试球接触的基本参数，

通过其合理设计，可以使得被试球的测试数据更具

说服力。在设计过程中通过改变试验机结构参数对

其结构进行优化，从而使得不同规格的被试球的接

触行为处于最佳状态，达到不同规格被试球的试验

数据有效、可靠。 
本文以氮化硅陶瓷球作为被试球，根据 Hertz

弹性接触理论，借助于球-柱、球-轮接触模型，针

对于纯滚动接触状态，计算试验机不同结构参数

时，被试球三点最大接触应力相对差值。计算结果

为试验机的结构参数优化和被试球测试范围的扩

大提供了理论依据。 

1  接触模型及计算参数 

图 1为三点接触纯滚动疲劳试验机的原理图[4]，

该试验机克服了传统轴承球疲劳寿命试验机接触

点少、滚/滑状态等缺点。图 1 中Ⅰ为驱动滚轮、Ⅱ

为被试球、Ⅲ为陪试滚子、Ⅳ为支承滚子、Ⅴ为导

轮。被试球仅在最大圆截面上受力，并沿此圆周作

纯滚动，被试球每转一周受到三次非等间隔但等接

触强度的循环载荷作用，且三接触点共处在同一最

大滚动圆周上。被试球与驱动轮及陪试滚子之间为

纯滚动接触。被试球的材料为 Si3N4，驱动滚轮和

陪试滚子的材料为 GCr15。 

 
图 1  试验机原理图 

Fig.1  Schematic diagram of fatigue test rig 

图 2 为被试球受力和接触应力示意图，P1、P2、

P3 为三接触点的载荷，σ1H、σ2H、σ3H 为三接触点

的接触应力。试验机结构设计表明 2 点、3 点左右

对称，从而 P2=P3，σ2H=σ3H。根据 Hertz 理论，被

试球的接触点间形成椭圆接触区，椭圆的长轴为

2a，短轴为 2b，接触区域表面接触应力按半椭球规

律分布[8]，如图 2 所示。被试球的最大接触应力

σHmax，以及接触椭圆的长短轴 a 和 b 用下列公式  
计算[8―9]： 

max
3

2πH
P
ab

σ =                (1) 

1/326
π

K PRa
E
ε⎛ ⎞

= ⎜ ⎟′⎝ ⎠
             (2) 

1/36
π

PRb
KE
ε⎛ ⎞= ⎜ ⎟′⎝ ⎠

               (3) 

式中：P 为接触点的载荷；K 为椭圆参数；ε 为第

二类椭圆积分；E′为当量弹性模量；R 为接触点的

综合曲率半径；Rx为接触点在 xoz 面内的曲率半径；

Ry为接触点在 yoz 面内的曲率半径。哈姆罗克和安

德逊[10]用迭代法求得 K 和ε，从而求得σHmax。 

 
图 2  被试球受力和接触应力示意图 

Fig.2  Specimen ball force diagram and stress map 
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图 3 为 1、2 接触点简图，3 点的接触参数与 2
点相同，图 3(a)、图 3(b)分别表示接触点 1、点 2
在通过接触点的一对主平面 xoz 和 yoz 内具有不同

的曲率半径，Rxd、Ryd 分别为驱动轮在 xoz 和 yoz
内的曲率半径(Rxd、Ryd也分别称之为滚轮半径、凹

弧半径)，Rxg、Ryg(图 3 中 Ryg=∞)分别为陪试滚子在

xoz 和 yoz 内的曲率半径(Rxg 称之为陪试滚子半径)，
Rq 为被试球的半径。假定凸表面的曲率为正，凹表

面的曲率为负。 

则有 
1 1 1

1 1 1

x yR R R
= +            (4) 

其中 
1

1 1 1

x q xdR R R
= + ，

1

1 1 1

y q ydR R R
= −  

同理 
2 2 2

1 1 1

x yR R R
= +             (5) 

其中 
2

1 1 1

x q xgR R R
= + ，

2

1 1 1

y q ygR R R
= +  

式中：Rx1―Rx2 分别为 1 点、2 点在 xoz 面内的曲率

半径；Ry1、Ry2 分别为 1 点、2 点在 yoz 面内的曲率

半径。 
利用式(1)―式(5)，可计算出 1 点、2 点、3 点的

接触椭圆长半轴 a1、a2、a3，1 点、2 点、3 点的接触

椭圆短半轴 b1、b2、b3，进而计算出三接触点的最

大接触应力σ1Hmax、σ2Hmax、σ3Hmax。计算中，Si3N4 材

料的弹性模量 1 310GPaE = ，泊松比 1 0.26ν = ；GCr15
材料的弹性模量 2 206GPaE = ，泊松比 2 0.3ν = ，

当量弹性模量 2 2
1 1 2 22 / [(1 ) / (1 ) / ]E E Eν ν′ = − + − 。 

由上面的分析可知，σ1Hmax 随 Rxd、Ryd，Rxd、

Rq 的变化而变化，σ2Hmax、σ3Hmax(σ2Hmax=σ2Hmax)随
Rxg、Ryg，Rq的变化而变化。 

 
(a) 1 点接触示意图      (b) 2 点接触示意图 

图 3  接触点简图 
Fig.3  Schematic plan of contact point 

2  被试球三点最大应力相对差值分析 

对某一规格的球，例如φ12.7 Si3N4 陶瓷球，通

过 结 构 参 数 优 化 设 计 可 使 得 σ1Hmax=σ2Hmax= 
σ3Hmax

[5]，实现等应力测试。 
Zaretsky[11]和 Poplawski[12]给出了的轴承钢球

的寿命模型： 9.0
10 max1 / HL σ∝ ；Zhou[3]给出了的轴承

氮化硅陶瓷球的寿命模型： 11.2
10 max1 / HL σ∝ ；即轴承

球寿命是最大接触应力的函数，三接触点的接触应

力最好相等，不能绝对相等的情况下，只能使得它

们尽量接近，否则被试球受到非稳定变应力的作

用。为了扩大试验机的测试范围，被试球径 Rq 应具

有一定变化范围。当球径 Rq 变化时，1 点和 2 点、

3 点的接触应力σ1Hmax，σ2Hmax，σ3Hmax 会出现相对

差值，故定义接触点的最大应力相对差值为δ。 

1 max 2 max

1 max

H H

H

σ σ
δ

σ
−

=            (6) 

由上述轴承钢球和轴承氮化硅陶瓷球的寿命

模型计算可知，σHmax 的相对误差值δ <1%，对寿命

的影响可以控制在工程允许误差 5%内。 
图 4 是 Rxd=25mm、Ryd=40mm 时相对差值δ 随

Rxg 变化曲线，图 4 中曲线 1―曲线 4 分别为被试球

半径 Rq 为 4.25mm、6.35mm、8mm、10mm 时相对

差值δ 随 Rxg 变化曲线。其它参数不变时，随着 Rxg

的增大，2 点的综合曲率半径增大，接触点的椭圆

面积也增大，导致 2 点的接触应力减小，而 1 点的

接触应力不变；当 Rxg 较小时，1 点与 2 点的接触应

力差值较大，当 Rxg 较大时，1 点与 2 点的接触应力

差值也较大，只有当 Rxg为某一合理值时，1 点与 2
点的接触应力才比较接近；图 4 曲线表明随着 Rxg

的增大相对差值δ 减小，减少到某一值时，此后随

着 Rxg 的增大相对差值δ 增大，从图 4 中可知 Rxg= 
12.5mm 时相对差值δ <1%。图 4 分析表明 Rq取值

变化时，优化 Rxg 值，可使得相对差值δ <1%。 

 
图 4  Rxd=25mm、Ryd=40mm 时δ 随 Rxg变化曲线 

Fig.4  The curve of δ changing from Rxg while Rxd is 25mm 
and Ryd is 40mm 

图 5 是 Rxd=25mm、Ryd=40mm 时相对差值δ 随

Rxd 

Rq x 

y

x 

y

z z 
Ryd 

Rq 

Ryg 

Rxg 

od 

o 
oq og 

o 

oq 

陪试滚子半径 Rxg /mm 

相
对
差
值
δ 

/(%
) 

  1Rq =4.25mm
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Rq 变化曲线；陪试滚子半径不同时，测试球半径变

化时，接触点的综合曲率半径随之变化，导致接触

椭圆的面积变化，接触应力发生变化。曲线 1―曲

线 5 分别为是 Rxg 为 10mm、11mm、12.5mm、

13.5mm、15mm 时相对差值δ 随 Rq 变化曲线；曲线

1、曲线 2 呈抛物线形，曲线 1 表明 Rxg=10mm 相对

差值δ >7%，曲线 2 表明 Rxg=11mm 相对差值δ > 
3%；曲线 3、曲线 4 呈马鞍形，曲线 3 表明 Rxg= 
12.5mm 时及 4.25mm 10.5mmqR≤ ≤ 时相对差值

δ <1%，而曲线 4 表明 Rxg=13.5mm 时相对差值δ < 
1%对应 Rq 区间为 2.0mm―3.1mm 及 10.8mm―

13mm；曲线 5 表明 Rxg=15mm 时及13.8mm qR≤ ≤  

15.5mm时相对差值δ <1%。 

 
图 5  Rxd=25mm、Ryd=40mm 时δ 随 Rq变化曲线 

Fig.5  The curve of relative difference value δ changing from 
Rq while Rxd is 12.5mm and Ryd is 40mm 

图 6 为 Rxg=12.5mm、Rq=6.35mm 时相对差值δ
随 Rxd 和 Ryd变化等高线，相对差值δ 值越小，对应

的 Rxd 和 Rxd区间越小，反之，相对差值δ 值越大，

区间越大；在图 6 区间 A 内，相对差值δ <1%。 

 
图 6  Rxg=12.5mm、Rq=6.35mm 时δ 随 Rxd 和 Ryd变化 

等高线 
Fig.6  The contour of relative difference value δ changing 

from Rxd and Ryd while Rxg is 12.5mm and Rq is 6.35mm 

图 7 为 Rxd=25mm、Ryd=40mm 时相对差值δ 随

Rxg 和 Rq 变化等高线，δ 随 Rxg 和 Rq 变化作非线性

变化，相对差值δ 值越小，对应的 Rxg和 Rq 区间越

小，反之，区间越大；在图 6 区间 A1、A2、A3、
A4、A5、A6 内，相对差值δ <1%。当 Rxg= 12.5mm，

4.25mm 10.5mmqR≤ ≤ 时对应的 δ 值在区间 A1

内。 

 
图 7  Rxd=25mm、Ryd=40mm 时δ 随 Rxg和 Rq变化等高线 

Fig.7  The contour of relative difference value δ changing 
from Rxg and Rq while Rxg is 25mm and Ryd is 40mm 

3  讨论 

设计试验机时，需优化设计 Rxd、Ryd、Rxg、Ryg

等结构参数，使得被试球径 Rq 范围尽可能大。对于

同一台试验机，试验时随着被试球径 Rq 的变化，三

点的接触应力会出现相对差值δ 。 
图 4 表明 Rq取值变化时，优化 Rxg 值，可使得

相对差值δ <1%，该图表明 Rxg的优化值为 12.5mm。

图 5 表明随着 Rxg 的变化，三点应力相对差值δ 对

应某一范围值时，Rq 变化区间明显不同，图 5 的曲

线 3 验证了图 4 的结果。图 6 表明，要使得相对差

值δ <1%，Rxd、Ryd 的取值存在一定的区间；图 7
表明，要使得相对差值δ <1%，Rxg、Rq的取值存在

一定的区间。 
综合分析图4―图7，当Rxd =25mm、Ryd =40mm、

Rxg=12.5mm、Ryg=∞，被试球径 Rq 最大范围为

4.25mm―10.5mm 时，可得相对差值δ <1%；如被

试球径 Rq 最大范围为 4mm―12mm，相对差值

δ <2%，如被试球径 Rq 测试范围扩展为 3.5mm―

13mm，相对差值δ <3%；被试球径 Rq 的范围越大，

相对差值δ 值越大。 
同理分析可得：当 Rxd =15mm、Ryd =30mm、

Rxg=7.5mm、Ryg=∞时，被试球径 Rq 范围为 2mm―

6mm，相对差值δ <1%；当 Rxd =40mm、Ryd =60mm、

Rxg=25mm、Ryg=∞，被试球径 Rq 范围为 8.5mm―

凹弧半径 Ryd /mm 

滚
轮
半
径

R x
d 

/m
m

 

被试球半径 Rq /mm 

相
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3Rxg =12.5mm
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17.5mm 时，相对差值δ <1%。 
被试球为不同材料时，试验机驱动滚轮和陪试

滚子材料相同，三接触点的当量弹性模量相同，  
式(1)―式(3)表明，不同材料的被试球，应力误差 δ
不变。即试验机可用于不同材料的轴承球。 

常用的轴承球半径规格为 2mm―17.5mm，综

上分析可知测试此范围的轴承球，只需三种型号的

试验机，对应的被试球变化区间分别为 2mm―

4mm、4mm―9mm、9mm―17.5mm 较为合适。 

4  结论 

(1) 滚轮半径、凹弧半径、陪试滚子半径对被

试球三接触点应力相对差值有显著的影响。就本文

的分析结果而言，三者的最优值分别为 25mm、

40mm、12.5mm。 
(2) 适当减小被试球半径变化范围，可降低被

试球三接触点应力相对差值。本文分析表明，被试

球的半径变化范围取为 4.25mm―10.5mm，可使得

被试球三接触点应力相对差值小于 1%；被试球的

半径变化范围取为 4mm―9mm，三接触点应力相对

差值会更小。 
(3) 对于常用规格的轴承球，只需三种型号的

试验机，优化三种试验机的结构参数，对应的被试

球变化区间分别为 2mm―4mm、4mm―9mm、

9mm―17.5mm 时，三接触点应力相对差值更加小

于 1%。 
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