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个性化角接触球轴承的优化设计方法

韩泽光ꎬ廖小萱ꎬ郝瑞琴ꎬ白晓天

(沈阳建筑大学机械工程学院ꎬ辽宁 沈阳 １１０１６８)

摘　 要 目的 以角接触球轴承为研究对象ꎬ对其内部非标准化的结构尺寸进行多目

标优化设计ꎬ以提高角接触球轴承的工作性能并提供其个性化结构尺寸方案ꎮ 方法

通过以基本额定静载荷、基本额定动载荷和最小油膜厚度为目标构建多目标优化数

学模型ꎬ采用改进后的 ＮＳＧＡ￣Ⅱ多目标遗传算法进行模型的求解ꎻ再利用熵权￣
ＴＯＰＳＩＳ 评价方法对求解得到的 Ｐａｒｅｔｏ 解集进行评价排序ꎬ获得个性化最优方案ꎻ最
后以 ７２００ＡＣ 轴承为例ꎬ对笔者提出的优化设计方法进行验证ꎮ 结果 该算例经过多

目标优化设计后ꎬ基本额定静载荷与基本额定动载荷的最佳优化数值相较于标准值

分别提高了 ３８％和 ８􀆰 ８％ ꎬ同时最小油膜厚度也保持了良好的性能要求ꎬ以此丰富了

该型号的角接触球轴承的内部结构尺寸方案ꎮ 结论 笔者提出的多目标优化方法具

备可行性与多样性ꎬ丰富了角接触球轴承的内部结构尺寸家族ꎬ为满足不同工作条件

下的轴承的个性化需求提供了可靠依据ꎮ
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　 　 滚动轴承是机械设备中重要的基础元

件ꎬ主要用来承受载荷和传递动力ꎬ在重型机

械和航空航天中广泛应用[１]ꎮ 如今ꎬ高速重

载的机械设备对轴承的工作性能和使用寿命

有了更高的要求ꎬ而轴承内部未标准化的结

构参数与其工作表现是息息相关的ꎮ 张腾

等[２]建立以轴承疲劳寿命最长为目标的优

化模型来改变轴承的内圈挡边根部厚度、外
圈最小内径和公称接触角ꎬ得出锥角取 ２８°
３０′时承载能力最大ꎻ王德伦等[３]以双列圆锥

滚子轴承为研究对象ꎬ建立了体积最小和寿

命最长的优化数学模型ꎬ求解出轴承内径、外
径、座圈宽度等几何结构参数的最优值ꎻＤ.
Ｅｕｇｅｎｉｖ[４]进行了最大额定寿命的优化设计ꎬ
开发了相应优化程序ꎬ得出优化接触角和节

距比可以最大限度地延长额定寿命ꎻ吕志鹏

等[５]以谐波减速器中的柔轮支承轴承为研

究对象ꎬ建立了轴承额定动载荷最大和磨损

寿命最长目标下的优化模型ꎬ利用 ＭＡＴＬＡＢ
和 ＩＳＩＧＨＴ 联合优化求解ꎬ结果表明ꎬ滚珠直

径对目标的影响最大ꎻ罗天宇等[６] 以滚动体

直径、滚动体个数和节圆直径作为设计变量ꎬ
建立了角接触球轴承刚度最大或额定动载荷

最大目标下的优化数学模型并求解ꎬ数据表

明不同的优化目标导致了结果的差异性ꎻＴ.
Ｒａｊｉｖ 等[７]以动态承载能力最大、弹性流体动

力最小、油膜厚度最大及轴承温度最小为目

标对球面滚子轴承进行了优化设计ꎬ经遗传

算法得到轴承寿命明显提高的最优结构参

数ꎻ张静静等[８] 基于轴承寿命为目标对其球

数、球径、垫片角、内外圈沟曲率半径系数及

径向游隙进行了优化设计ꎬ采取正交试验法

得到结构参数对轴承寿命的影响规律ꎻ汪久

根等[９]以双列角接触球轴承的钢球数、钢球

直径、内外滚道沟曲率半径系数以及节圆直

径为设计变量ꎬ进行了额定动载荷和额定静

载荷最大目标下优化设计ꎮ 上述研究中未曾

考虑高速运转情况下润滑对轴承性能的影

响ꎬ优化功能单一ꎬ难以支撑轴承产品的个性

化设计ꎮ
基于此ꎬ笔者提出一种保证轴承承载能

力最大和润滑性能最好的多目标非线性约束

问题的角接触球轴承解决方案ꎬ通过算例验

证其有效性和可靠性ꎬ以满足用户多样性和

个性化需求ꎬ丰富轴承的制造样本ꎮ

１　 优化数学模型

１. １　 设计变量

角接触球轴承的几何尺寸参数如图 １ 所

示ꎮ 在«滚动轴承代号方法» (ＧＢ / Ｔ ２７２—
２０１７)中对轴承内部结构相关的轴承节圆直

径 Ｄｍ、滚动体直径 Ｄｂ、滚动体个数 Ｚ、内外

滚道沟曲率半径系数 ｆｉ、ｆｏ 没有进行标准化ꎬ
这些参数变化对轴承性能有着重要影响ꎬ因
此选取上述五个参数作为设计变量ꎬ同时为

保证优化过程能更好地满足工程实际要求ꎬ
增加滚动体最大直径控制系数 ｋＤｍａｘꎬ滚动体

最小直径控制系数 ｋＤｍｉｎꎬ轴承外环强度控制

系数 εꎬ轴承运转控制系数 ｅꎬ轴承宽度控制

系数 ξ 等与约束条件相关的变量控制系
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数[１０]作为设计变量ꎬ因此角接触球轴承的优

化数学模型的设计变量为

Ｘ ＝[ＤｍꎬＤｂꎬＺꎬ ｆｉꎬ ｆｏꎬｋＤｍｉｎꎬｋＤｍａｘꎬεꎬｅꎬξ]Ｔ ＝
[ｘ１ꎬｘ２ꎬｘ３ꎬｘ４ꎬｘ５ꎬｘ６ꎬｘ７ꎬｘ８ꎬｘ９ꎬｘ１０]Ｔ. (１)

图 １　 角接触球轴承几何尺寸参数

Ｆｉｇ􀆰 １　 Ｔｈｅ ｇｅｏｍｅｔｒｉｃ ｄｉｍｅｎｓｉｏｎ ｐａｒａｍｅｔｅｒｓ ｏｆ
ａｎｇｕｌａｒ ｃｏｎｔａｃｔ ｂａｌｌ ｂｅａｒｉｎｇｓ

１. ２　 目标函数

１. ２. １　 基本额定静载荷最大

滚动轴承在低速条件下工作时ꎬ基本额

定静载荷越大ꎬ说明轴承的静强度越大ꎬ因
此ꎬ为提高低速工况下轴承的工作性能ꎬ角接

触球轴承的基本额定静载荷 ＣＳ 的目标函

数为

　 　 ｍａｘｆ１(Ｘ) ＝ｍｉｎ(ＣＳꎬ内ꎬＣＳꎬ外) . (２)
式中:ＣＳꎬ内ꎬＣＳꎬ外分别是内、外圈的基本额定

静载荷ꎮ

ＣＳꎬ内 ＝
２３􀆰 ８ｉｘ３ｘ２

２(ａ∗
ｉ ｂ∗

ｉ ) ３ｃｏｓα

(４ － １
ｘ４

＋ ２γ
１ － γ)

２ . (３)

ＣＳꎬ外 ＝
２３. ８ｉｘ３ｘ２

２ (ａ∗
ｏ ｂ∗

ｏ ) ３ｃｏｓα

(４ － １
ｘ５

＋ ２γ
１ － γ)

２ . (４)

式中:ｉ 为滚动体列数ꎻａ∗
ｉ 、ａ∗

ｏ 、ｂ∗
ｉ 、ｂ∗

ｏ 分别

为滚动体与内、外圈接触椭圆长轴和短轴半

径的 无 量 纲 参 数ꎻ ａ∗ ＝ ( ２κ２Ｅ
π )

１
３ ꎬ ｂ∗ ＝

(２Ｅπκ)
１
３ ꎬ Ｅ≈１􀆰 ０００ ３ ＋ ０􀆰 ５９６ ８ (

Ｒｘ

Ｒｙ
)ꎬ κ≈

１􀆰 ０３３ ９(
Ｒｙ

Ｒｘ
) ０􀆰 ６３６ꎬＲｘ ＝

ｘ２(１∓γ)
２ ( ＋ 用于外

圈ꎬ －用于内圈)ꎬＲｙ ＝
ｘｊｘ２

２ｘｊ － １(内滚道 ｊ ＝ ４ꎬ

外滚道 ｊ ＝ ５)ꎬα 为接触角ꎬγ ＝
ｘ２ｃｏｓα
ｘ１

ꎮ

１. ２. ２　 基本额定动载荷最大

基本额定动载荷是轴承中、高转速工况

下疲劳寿命的重要影响因素ꎬ此处采用国际

上通用的 Ｌｕｎｄｂｅｒｇ￣Ｐａｌｍｇｒｅｎ 式[１１] 计算ꎬ因
此对应的目标函数表达式为

　 　 ｍａｘｆ２(Ｘ) ＝
１􀆰 ３ｆｃ( ｉｃｏｓα) ０􀆰 ７ｘ

２
３
３ ｘ１􀆰 ８

２ ꎬｘ２≤２５􀆰 ４ ｍｍꎻ

４􀆰 ７４１ ｆｃ( ｉｃｏｓα) ０􀆰 ７ｘ
２
３
３ ｘ１􀆰 ４

２ ꎬｘ２ > ２５􀆰 ４ ｍｍ.{ (５)

其中ꎬｆｃ ＝ ３７􀆰 ９１ １ ＋ １􀆰 ０４(１ － γ
１ ＋ γ)

１􀆰 ７２(
ｘ４

ｘ５
×
２ｘ５ － １
２ｘ４ － １)

０􀆰 ４１[ ]
１０
３

{ }
－ ０􀆰 ３

× γ０􀆰 ３(１ － γ) １􀆰 ３９

(１ ＋ γ)
１
３

× (
２ｘ４

２ｘ４ － １)
０􀆰 ４１ꎮ

１. ２. ３　 最小油膜厚度最大

高转速条件下工作的轴承必须考虑油膜

厚度对其润滑的影响ꎬ结合国际上通用的

Ｈａｍｒｏｃｋ 和 Ｄｏｗｓｏｎ 提出的轴承油膜厚度计

算公式ꎬ导出的目标函数为

ｍａｘｆ３(Ｘ) ＝ｍｉｎ(Ｈｍｉｎ内ꎬＨｍｉｎꎬ外) . (６)
式中:Ｈｍｉｎꎬ内、Ｈｍｉｎꎬ外分别为内、外圈处的最小

油膜厚度ꎮ

　 　 Ｈｍｉｎꎬ内 ＝ ３. ６３α０. ４９
１ × Ｒｘꎬ内

０. ４６６ × Ｅ － ０. １１７
０ ×Ｑ － ０. ０７３ × πｎｉｘ１ηｏ(１ － γ２)

１２０[ ]
０. ６８

×

１ － ｅｘｐ － ０. ７０３ × Ｒｙꎬ内

Ｒｘꎬ内

æ

è
ç

ö

ø
÷

０. ６３６

[ ]{ }. (７)
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Ｈｍｉｎꎬ外 ＝ ３. ６３α０. ４９
１ × Ｒｘꎬ外

０. ４６６ × Ｅ － ０. １１７
０ ×Ｑ － ０. ０７３ × πｎｉｘ１ηｏ(１ － γ２)

１２０[ ]
０. ６８

×

１ － ｅｘｐ － ０. ７０３ × Ｒｙꎬ外

Ｒｘꎬ外

æ

è
ç

ö

ø
÷

０. ６３６

[ ]{ }. (８)

其中ꎬＱ ＝
５Ｆｒ

ｉｘ３ｃｏｓα
ꎬＲｘꎬ内 ＝

ｘ２

２(１ － γ)ꎬＲｘꎬ外 ＝

ｘ２

２(１ ＋ γ)ꎬＲｙꎬ内 ＝
ｘ４ｘ２

２ｘ４ － １ꎬＲｙꎬ外 ＝
ｘ５ｘ２

２ｘ５ － １ꎻα１ 为

黏度系数ꎻＥ０ 为杨氏弹性模量ꎬＭＰａꎻＱ 为接

触载荷ꎬＮꎻｎｉ 为内圈转速ꎬｒ / ｍｉｎꎻηｏ 为常压

下润滑油的动力黏度ꎻＦｒ 为轴承所受的径向

载荷ꎬＮꎮ
１. ３　 约束条件

１. ３. １　 滚动体的个数

为了确保滚动体能便利地装配在内、外
圈之间ꎬ则滚动体直径和个数的约束条件为

ｇ１(Ｘ) ＝
Φｏ

２ｓｉｎ － １(
ｘ２

ｘ１
)
－ ｘ３ ＋ １≥０. (９)

式中: 滚 动 体 装 配 角 Φｏ ＝ ２π － ２ｃｏｓ － １

Ｕ２ ＋ ( Ｄ２ － Ｔ － ｘ２) ２ － ( ｄ
２ ＋ Ｔ) ２[ ]

２Ｕ( Ｄ２ － Ｔ － ｘ２)

ì

î

í

ï
ï

ïï

ü

þ

ý

ï
ï

ïï

ꎬ Ｔ ＝

Ｄ － ｄ － ２ｘ２

４ ꎬＵ ＝ Ｄ － ｄ
２ － ３Ｔꎮ

１. ３. ２ 　 滚动体直径受到轴承的内外径的

限制

为保证合理装配ꎬ滚动体直径应由限制

参数 ｋＤｍａｘꎬｋＤｍｉｎ限定ꎬ相应的约束条件为

ｇ２(Ｘ) ＝ ２ｘ２ － ｘ６(Ｄ － ｄ)≥０. (１０)
ｇ３(Ｘ) ＝ ｘ７(Ｄ － ｄ) － ｘ２≥０. (１１)

１. ３. ３　 轴承的节圆直径

为保证轴承中滚动体运转良好ꎬ轴承的

节圆直径与内外径之间的平均直径不能相差

太大ꎬ引入限制参数 ｅ 确定的约束条件为

　 ｇ４(Ｘ) ＝ ｘ１ － (０􀆰 ５ － ｘ９)(Ｄ ＋ ｄ)≥０. (１２)
　 ｇ５(Ｘ) ＝ (０􀆰 ５ ＋ ｘ９)(Ｄ ＋ ｄ) － ｘ１≥０. (１３)
１. ３. ４　 滚动体直径

滚动体直径受到轴承宽度的限制ꎬ则相

应的约束条件为

ｇ６(Ｘ) ＝ ｘ１０Ｂ － ｘ２≥０. (１４)
１. ３. ５　 轴承外滚道处的套圈厚度

为保证轴承的强度ꎬ轴承外滚道处的套

圈厚度不应小于 εＤｂꎬ相应的约束条件为

　 ｇ７(Ｘ) ＝ ０􀆰 ５(Ｄ － ｘ１ － ｘ２) － ｘ８ｘ２≥０. (１５)
１. ３. ６　 内外滚道曲率半径系数

为保证轴承的动态承载能力ꎬ内外滚道

曲率半径系数不应小于 ０􀆰 ５１５ꎬ相应的约束

条件为

ｇ８(Ｘ) ＝ ｘ４ － ０􀆰 ５１５≥０. (１６)
ｇ９(Ｘ) ＝ ｘ５ － ０􀆰 ５１５≥０. (１７)

２　 优化模型的求解方法和方案

排序

２. １　 优化算法选择

上述优化数学模型属于 ３ 个目标函数、９
个约束条件的非线性优化问题ꎬ为了避免优

化算法需要求导和易于陷入局部最优的不

足ꎬ选用运行速度快ꎬ解集收敛性好的快速非

支配排序算法 ＮＳＧＡ －Ⅱ作为求解算法ꎮ
２. ２　 优化结果的工程化处理

２. ２. １　 处理原则

通过上述算法可以得到大量的 ｐａｒｅｔｏ 实

数解ꎬ且精确到小数点后四位有效数字ꎬ数据

差异度小ꎬ不便于工程应用实施ꎬ为此需要对

设计结果进行工程化处理ꎬ具体处理原则:①
滚动体的个数取整ꎻ②小数点后保留两位有

效数字ꎻ③数值非常接近的解仅保留 １ 个ꎬ其
余剔除ꎮ
２. ２. ２　 方案评价

采用熵权￣ＴＯＰＳＩＳ 法进行方案评价ꎮ 熵

权法计算设计变量和目标函数的权重ꎬ
ＴＯＰＳＩＳ 法完成方案的综合评价ꎬ保证了权

重计算结果相对客观准确ꎬ决策层次分明ꎬ为
滚动轴承产品的多样化和个性化提供保证ꎮ
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熵权法是一种客观赋权的数学评价方

法[１２]ꎬ信息熵值越小ꎬ说明该指标对综合评

价的权重也就越大ꎮ
多目标多变量问题中计算权重原理:假

设将要评价的方案数为 ｎꎬ每个方案有 ｍ(设
计变量与目标函数的数目)个指标ꎬｘｉｊ表示为

第 ｉ 个方案的第 ｊ 个指标的数值( ｉ ＝ １ꎬ２ꎬ􀆺ꎬ
ｎꎻｊ ＝ １ꎬ２ꎬ􀆺ꎬｍ)ꎮ

(１)指标归一化处理

为了消除各个指标之间的量纲差异ꎬ将
指标的绝对数值转化为相对数值ꎬ实现各项

不同质指标值的同质化ꎮ 指标分为正向和负

向ꎬ正向指标值越高ꎬ目标值越好ꎻ负向指标

值越高ꎬ目标值越差ꎮ 正向指标和负向指标

分别由式(１８)和式(１９)计算ꎮ

ｘ′ｉｊ(正) ＝
ｘｉｊ －ｍｉｎ{ｘ１ｊꎬｘ２ｊꎬ􀆺ꎬｘｎｊ}

ｍａｘ{ｘ１ｊꎬｘ２ｊꎬ􀆺ꎬｘｎｊ}－ｍｉｎ{ｘ１ｊꎬｘ２ｊꎬ􀆺ꎬｘｎｊ}
.

(１８)

ｘ′ｉｊ(负) ＝
ｍａｘ{ｘ１ｊꎬｘ２ｊꎬ􀆺ꎬｘｎｊ} －ｘｉｊ

ｍａｘ{ｘ１ｊꎬｘ２ｊꎬ􀆺ꎬｘｎｊ}－ｍｉｎ{ｘ１ｊꎬｘ２ｊꎬ􀆺ꎬｘｎｊ}
.

(１９)
(２)计算指标在方案中的比重

第 ｊ 个指标在第 ｉ 个方案值占该指标的

比重为

Ｐ ｉｊ ＝
ｘｉｊ

∑
ｎ

ｉ ＝１
ｘｉｊ

. (２０)

(３)计算指标的熵值

第 ｊ 个指标的熵值为

ｅｊ ＝ －
∑

ｎ

ｉ ＝１
Ｐ ｉｊ ｌｎ(Ｐ ｉｊ)

ｌｎ(ｎ) . (２１)

(４)计算信息熵冗余度

ｄｊ ＝ １ － ｅｊ . (２２)
(５)计算各个指标的权重

ｗｊ ＝
ｄｊ

∑
ｍ

ｊ ＝１
ｄｊ

. (２３)

ＴＯＰＳＩＳ 法是常用的一种多目标决策方

法ꎬ该方法是借助评价方案与方案正负理想

解的相对距离确定的贴近度对其进行排

序[１３]ꎬ方案相对贴近度越大ꎬ说明该方案越

好ꎮ ＴＯＰＳＩＳ 法在角接触球轴承方案排序的

原理详述如下:
①构建方案和指标矩阵 Ａｎ × ｍ

矩阵 Ａ 中元素 ａｉｊ为( ｉ ＝ １ꎬ２ꎬ􀆺ꎬｎꎻｊ ＝ １ꎬ
２ꎬ􀆺ꎬｍ)第 ｉ 个方案的第 ｊ 个指标的数值ꎮ

Ａ ＝

ａ１１ 􀆺 ａ１ｍ

⋮ ⋮
ａｎ１ 􀆺 ａｎｍ

é

ë

ê
ê
ê
ê

ù

û

ú
ú
ú
ú

. (２４)

②矩阵 Ａ 正向化处理为矩阵 Ｘ
确定矩阵中的极小型指标、中间型指标

和区间型指标ꎬ并将它们变换为极大型指标ꎮ
变换规则:若为极小型指标ꎬ且指标元素 ａｉｊ

均为正数ꎬ则矩阵 Ｘ 的对应元素为 ｘｉｊ ＝
１
ａｉｊ

ꎮ

若为中间型指标ꎬ如{ａｉｊ}是一组中间型指标

序列ꎬ其最佳数值为 ａｂｅｓｔꎬ则矩阵 Ｘ 的对应元

素为 ｘｉｊ ＝ １ －
｜ ａｉｊ － ａｂｅｓｔ ｜

ｍａｘ{ ｜ ａｉｊ － ａｂｅｓｔ ｜ }
ꎮ 若为区间

型指标ꎬ如{ａｉｊ}是一组区间型指标序列ꎬ其
最佳区间 [ ｐꎬ ｑ]ꎬ则当 ｘｉｊ < ｐ 时ꎬ ｘｉｊ ＝ １ －

｜ ｐ － ａｉｊ ｜
ｍａｘ{ｐ －ｍｉｎ{ａｉｊ}ꎬｍａｘ{ａｉｊ} － ｑ}ꎻ当 ｘｉｊ > ｑ

时ꎬ ｘｉｊ ＝ １ꎻ 当 ｐ ≤ ｘｉｊ ≤ ｑ 时ꎬ ｘｉｊ ＝ １ －
ａｉｊ － ｑ

ｍａｘ{ｐ －ｍｉｎ{ａｉｊ}ꎬｍａｘ{ａｉｊ} － ｑ}ꎮ 用相应的

ｘｉｊ替换 ａｉｊ后组成的正向化矩阵为

Ｘ ＝

ｘ１１ 􀆺 ｘ１ｍ

⋮ ⋮
ｘｎ１ 􀆺 ｘｎｍ

é

ë

ê
ê
ê
ê

ù

û

ú
ú
ú
ú

. (２５)

③矩阵 Ｘ 转化为标准化 Ｚ
将矩阵 Ｘ 中元素 ｘｉｊ 标准化为 ｚｉｊ(ｚｉｊ ＝

ｘｉｊ

∑
ｎ

ｉ ＝１
ｘ２
ｉｊ

)ꎬ以此由标准化后的元素组成矩阵

Ｚ ＝

ｚ１１ 􀆺 ｚ１ｍ
⋮ ⋮
ｚｎ１ 􀆺 ｚｎｍ

é

ë

ê
ê
ê
ê

ù

û

ú
ú
ú
ú

. (２６)
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由此可确定最优方案 Ｚ ＋ (Ｚ 中每列元素

的最大值构成)和最劣方案 Ｚ － (Ｚ 中每列元

素的最小值构成)ꎬ即
Ｚ ＋ ＝ ( Ｚ ＋

１ ꎬ Ｚ ＋
２ ꎬ 􀆺ꎬ Ｚ ＋

ｍ ) ＝ (ｍａｘ { ｚ１１ꎬ
ｚ２１ꎬ􀆺ꎬｚｎ１}ꎬ􀆺ꎬｍａｘ{ｚ１ｍꎬｚ２ｍꎬ􀆺ꎬｚｎｍ}) . (２７)
　 　 Ｚ － ＝ ( Ｚ －

１ ꎬ Ｚ －
２ ꎬ􀆺ꎬ Ｚ －

ｍ ) ＝ (ｍｉｎ { ｚ１１ꎬ
ｚ２１ꎬ􀆺ꎬｚｎ１}ꎬ􀆺ꎬｍｉｎ{ｚ１ｍꎬｚ２ｍꎬ􀆺ꎬｚｎｍ}) . (２８)

④计算各评价方案的贴近度 Ｃｉ

结合熵权法中求得的权重 ｗｊꎬ由此上面

求出的最优、最劣方案的接近程度为 Ｄ＋
ｉ ＝

∑
ｍ

ｊ ＝１
ｗｊ(Ｚ＋

ｊ －ｚｉｊ)２ 、Ｄ－
ｉ ＝ ∑

ｍ

ｊ ＝１
ｗｊ(Ｚ－

ｊ －ｚｉｊ)２ ꎬ

则评价方案的贴近度为

Ｃｉ ＝
Ｄ －

ｉ

Ｄ ＋
ｉ ＋Ｄ －

ｉ
. (２９)

其中ꎬ０≤Ｃｉ≤１ꎬ当 Ｃｉ 越接近 １ 时ꎬ说明评价

对象越优秀ꎮ 根据计算得到的 Ｃｉ 值大小来

进行排序ꎬ得到各个方案的评价排序结果ꎮ

３　 工程算例

３. １　 设计条件

选用型号为 ７２００ＡＣ 角接触球轴承ꎬ其
外径为 Ｄ ＝ ３０ ｍｍꎬ内径为 ｄ ＝ １０ ｍｍꎬ轴承

宽度 Ｂ ＝ ９ ｍｍꎬ设定接触角 α ＝ ２５ ° ꎬ轴承列

数 ｉ ＝ １ꎬ内圈转速 ｎｉ ＝ ５ ０００ ｒ /ｍｉｎꎬ常压下润

滑油的动力黏度为 ηｏ ＝ ０􀆰 ０２ Ｐａ􀅰ｓꎬ黏度系

数为 α１ ＝ １０ － ８ꎬ杨氏弹性模量为 Ｅ０ ＝ ２􀆰 ２５ ×
１０１１Ｐａꎬ轴承受到的径向载荷为Ｆｒ ＝ ５ ０００ Ｎꎮ
３. ２　 设计变量的取值范围

由文献[１４]可知设计变量的取值范围

分别为:ｘ１ ∈[０􀆰 ５ (Ｄ ＋ ｄ)ꎬ０􀆰 ６ (Ｄ ＋ ｄ)]ꎬ
ｘ２∈[０􀆰 １５ (Ｄ － ｄ)ꎬ ０􀆰 ３５ (Ｄ － ｄ)]ꎬ ｘ４ ∈
[０􀆰 ５１５ꎬ０􀆰 ６]ꎬｘ５∈[０􀆰 ５１５ꎬ０􀆰 ６]ꎬｘ６∈[０􀆰 ４ꎬ
０􀆰 ５]ꎬｘ７∈[０􀆰 ６ꎬ０􀆰 ７]ꎬｘ８∈[０􀆰 ３ꎬ０􀆰 ３５]ꎬｘ９∈
[０􀆰 ０３ꎬ０􀆰 ０８]ꎬｘ１０∈[０􀆰 ７ꎬ０􀆰 ８５]ꎮ
３. ３　 优化结果

根据以往 ＮＳＧＡ￣Ⅱ优化算法使用经验

和此次优化设计的需要ꎬ此次优化设计设定

种群大小 ３００ 个ꎬ最大代数 ３００ 代ꎬ交叉概率

０􀆰 ８ꎬ变异概率 ０􀆰 ０８ꎬ交叉分布指数为 ２０ꎬ变
异分布指数为 １０ꎬ随机种子为 ０􀆰 ５ꎮ 优化后

得到图 ２ 所示的 ３００ 个 Ｐａｒｅｔｏ 解ꎬ两两目标

之间的分析如图 ３、图 ４ 所示ꎮ

图 ２　 Ｐａｒｅｔｏ 解

Ｆｉｇ􀆰 ２　 Ｔｈｅ Ｐａｒｅｔｏ ｓｏｌｕｔｉｏｎ

图 ３　 目标 １ 与目标 ２ 的分析图

Ｆｉｇ􀆰 ３　 Ｔｈｅ ａｎａｌｙｓｉｓ ｄｉａｇｒａｍ ｏｆ ｇｏａｌ １ ａｎｄ ｇｏａｌ ２

图 ４　 目标 １ 与目标 ３ 的分析图

Ｆｉｇ􀆰 ４　 Ｔｈｅ ａｎａｌｙｓｉｓ ｄｉａｇｒａｍ ｏｆ ｇｏａｌ １ ａｎｄ ｇｏａｌ ３

由图 ２ ~ 图 ４ 可知ꎬＮＳＧＡ￣Ⅱ优化算法

与 ＮＳＧＡ 算法相比求解多个非线性约束组
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成的多目标函数可以快速获得大量的非支配

解ꎬ且这些解组成的 Ｐａｒｅｔｏ 前沿面更加柔顺ꎮ
因此ꎬ以此方法优化可确保设计出的滚动轴

承综合性能俱佳ꎮ
３. ４　 结果分析

按照前述数据工程化原则ꎬ在 Ｐａｒｅｔｏ 前

沿面上获得了 １０ 组优秀且最具实用性的多

目标 Ｐａｒｅｔｏ 解方案ꎬ如表 １ 所示ꎮ 经相应的

排序算法程序运行计算得到方案的评价结果

如表 ２ 所示ꎬ表 ２ 中对比的标准值是文献

[１４]中相对应的数据ꎮ
由表可知ꎬ不同的几何尺寸对轴承的性

能影响差异较大ꎬ高速重载下的轴承主要保

证轴承的基本额定动载荷最大和最小油膜厚

度最小ꎬ以确保其疲劳寿命更长ꎬ因此推荐使

用方案 ３、８ꎻ低速重载条件下的轴承ꎬ要求基

本额定静载荷最大ꎬ推荐用方案 １、３、８ꎻ低速

轻载条件下工作的轴承ꎬ对基本额定静载荷

和基本额定动载荷要求不高ꎬ推荐用方案 ４、
７、９ꎻ高速轻载条件下工作的轴承ꎬ基本额定

动载荷要适中以确保寿命长ꎬ基本额定静载

荷要求不高ꎬ推荐用方案 ２、５、６、１０ꎮ 从工程

实际来看ꎬ多样化的数据方案丰富了滚动轴

承的标准系列ꎬ而个性化评价为轴承生产提

供了更加合适的内部尺寸方案ꎬ这样不仅充

分发挥了轴承性能ꎬ而且降低了其使用成本ꎮ
表 １　 多目标 Ｐａｒｅｔｏ 解方案

Ｔａｂｌｅ １　 Ｔｈｅ Ｐａｒｅｔｏ ｓｏｌｕｔｉｏｎ ｏｆ ｍｕｌｔｉ￣ｏｂｊｅｃｔｉｖｅ

方案 Ｄｍ Ｄｂ Ｚ ｆｉ ｆｏ ｋＤｍｉｎ ｋＤｍａｘ ε ｅ ξ Ｃｓ Ｃｒ Ｈｍｉｎ

１ ２１􀆰 ７５ ５􀆰 １５ ８ ０􀆰 ５１５ ０􀆰 ５５４ ０􀆰 ４９０ ０􀆰 ６０５ ０􀆰 ３００ ０􀆰 ０４４ ０􀆰 ８５０ ２ ８１３􀆰 ８７ ４ １４５􀆰 ０９ ０􀆰 ０００ ２３８ ２１

２ ２１􀆰 ７５ ５􀆰 １５ ８ ０􀆰 ５１５ ０􀆰 ５５９ ０􀆰 ４５６ ０􀆰 ６１６ ０􀆰 ３００ ０􀆰 ０４４ ０􀆰 ８５０ ２ ７７４􀆰 ６５ ４ １０１􀆰 ５９ ０􀆰 ０００ ２３８ ２１

３ ２１􀆰 ７５ ５􀆰 １５ ８ ０􀆰 ５１５ ０􀆰 ５３２ ０􀆰 ４７８ ０􀆰 ６１１ ０􀆰 ３００ ０􀆰 ０４４ ０􀆰 ８５０ ３ ００２􀆰 ４７ ４ ３５２􀆰 ３３ ０􀆰 ０００ ２３８ ２０

４ ２１􀆰 ７５ ５􀆰 １５ ８ ０􀆰 ５１５ ０􀆰 ５６４ ０􀆰 ４９７ ０􀆰 ６１６ ０􀆰 ３００ ０􀆰 ０４４ ０􀆰 ８５０ ２ ７４０􀆰 ６８ ４ ０６４􀆰 ２０ ０􀆰 ０００ ２３８ ２１

５ ２１􀆰 ７５ ５􀆰 １５ ８ ０􀆰 ５１５ ０􀆰 ５５７ ０􀆰 ４６５ ０􀆰 ６３４ ０􀆰 ３００ ０􀆰 ０４４ ０􀆰 ８５０ ２ ７８８􀆰 ９９ ４ １１７􀆰 ３９ ０􀆰 ０００ ２３８ ２１

６ ２１􀆰 ７５ ５􀆰 １５ ８ ０􀆰 ５１５ ０􀆰 ５５５ ０􀆰 ４７９ ０􀆰 ６１２ ０􀆰 ３００ ０􀆰 ０４４ ０􀆰 ８５０ ２ ８０９􀆰 ４６ ４ １４０􀆰 １８ ０􀆰 ０００ ２３８ ２１

７ ２１􀆰 ７５ ５􀆰 １５ ８ ０􀆰 ５１５ ０􀆰 ５６３ ０􀆰 ４２９ ０􀆰 ６２８ ０􀆰 ３００ ０􀆰 ０４４ ０􀆰 ８５０ ２ ７４７􀆰 ９１ ４ ０７２􀆰 １２ ０􀆰 ０００ ２３８ ２１

８ ２１􀆰 ７５ ５􀆰 １５ ８ ０􀆰 ５１５ ０􀆰 ５５０ ０􀆰 ４５５ ０􀆰 ６１６ ０􀆰 ３００ ０􀆰 ０４４ ０􀆰 ８５０ ２ ８４４􀆰 ３６ ４ １７９􀆰 ０４ ０􀆰 ０００ ２３８ ２１

９ ２１􀆰 ７５ ５􀆰 １５ ８ ０􀆰 ５１５ ０􀆰 ５６２ ０􀆰 ４２９ ０􀆰 ６０１ ０􀆰 ３００ ０􀆰 ０４４ ０􀆰 ８５０ ２ ７５３􀆰 ２８ ４ ０７８􀆰 ０３ ０􀆰 ０００ ２３８ ２１

１０ ２１􀆰 ７５ ５􀆰 １５ ８ ０􀆰 ５１５ ０􀆰 ５６０ ０􀆰 ４４１ ０􀆰 ６２５ ０􀆰 ３００ ０􀆰 ０４４ ０􀆰 ８５０ ２ ７６８􀆰 １１ ４ ０９４􀆰 ３７ ０􀆰 ０００ ２３８ ２１

表 ２　 熵权￣ＴＯＰＳＩＳ 法的方案评价结果

Ｔａｂｌｅ ２　 Ｔｈｅ ｅｖａｌｕａｔｉｏｎ ｒｅｓｕｌｔｓ ｏｆ ｅｎｔｒｏｐｙ￣ＴＯＰＳＩＳ ｍｅｔｈｏｄ

方案 正理想解距离 负理想解距离 相似接近度
Ｃｓ 与标准值

比值 / ％
Ｃｒ 与标准值

比值 / ％
排序结果

１ ０􀆰 ３０１ ０􀆰 １８４ ０􀆰 ３７９ ２６ ３􀆰 ６ ３

２ ０􀆰 ３６３ ０􀆰 １０６ ０􀆰 ２２７ ２４ ２􀆰 ５ ７

３ ０􀆰 ０９９ ０􀆰 ４１７ ０􀆰 ８０８ ３４ ８􀆰 ８ １

４ ０􀆰 ４０６ ０􀆰 １６４ ０􀆰 ２８７ ２２ １􀆰 ６ ６

５ ０􀆰 ３３１ ０􀆰 １６３ ０􀆰 ３２９ ２５ ２􀆰 ９ ５

６ ０􀆰 ３０５ ０􀆰 １６５ ０􀆰 ３５１ ２５ ３􀆰 ５ ４

７ ０􀆰 ４１８ ０􀆰 １０２ ０􀆰 １９６ ２３ １􀆰 ８ ９

８ ０􀆰 ２６１ ０􀆰 １８７ ０􀆰 ４１７ ２７ ４􀆰 ５ ２

９ ０􀆰 ４２３ ０􀆰 ０５３ ０􀆰 １１２ ２３ ２􀆰 ０ １０

１０ ０􀆰 ３７９ ０􀆰 １０６ ０􀆰 ２１９ ２４ ２􀆰 ４ ８
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４　 结　 论

(１)通过 ＮＳＧＡ￣Ⅱ求解角接触球轴承的

多目标优化模型获得的多个方案与轴承样本

手册中的标准值相比ꎬ在保证内径、外径和宽

度等标准值不变的前提下ꎬ其基本额定动载

荷、基本额定静载荷均有着明显提升ꎬ为高性

能轴承设计与制造提供了有效支撑ꎮ
(２)采取熵权￣ＴＯＰＳＩＳ 评价方法对多个

轴承方案的分析与排序ꎬ不仅为最优方案的

选择提供依据ꎬ同时可以为不同性能要求提

供针对性的解决方案ꎬ丰富了轴承标准ꎬ为轴

承生产厂商制造满足轴承用户的个性化需求

产品提供有效指导ꎮ
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