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数模驱动的滚动轴承动态刚度测试方法
与试验研究
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摘 要：牵引电机轴承的动态刚度直接影响轨道交通转子系统的动力学性能与运行平稳性。针对现有测

试方法难以兼顾多工况测量与非线性特征提取的问题，本文提出一种融合实测数据与理论模型的数模联合驱

动方法，用于滚动轴承动态刚度的高精度测试。首先，基于滚动轴承刚度矩阵解析理论，建立五自由度拟静

力学模型，系统考虑离心力、陀螺力矩及接触变形等非线性因素；其次，自主研制轴承动态刚度测试试验

台，实现连续变载荷工况下轴承位移与受力的高精度同步测量；然后，构建融合实测数据与理论模型的参数

优化目标函数，采用智能优化算法辨识轴承结构特性关键参数，最后由解析模型计算获得轴承动态刚度的精

确解。试验结果表明：轴承动态刚度随转速升高呈现显著的“刚度软化”现象；轴向动态刚度随轴向载荷增

加而明显增大，而径向动态刚度随径向载荷增加的变化趋势相对较弱。本文方法有效克服了传统线性拟合忽

略非线性特征的局限，为牵引电机转子系统的动力学设计与运行稳定性评估提供了必要的理论依据与试验

支撑。
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0　引言

滚动轴承是旋转机械中应用最广泛的零部件之

一[1]。在轨道交通领域，高速动车组与重载列车牵引电

机的转子系统多采用高性能轴承支撑，轴承动态刚度

直接影响转子系统的动态特性、振动噪声水平以及整

车运行的平稳性[2-3]。牵引电机轴承的动态刚度包括径

向与轴向 2 个方向的刚度[4]，对其实施有效测试有助于

深入理解轴承在系统中的力学行为，进而预防系统失

稳与异常振动。因此，发展高精度的轴承动态刚度测

试方法具有重要的工程意义。

目前，轴承刚度测试方法主要可归纳为以下 4 类：

①锤击法。文献[5]利用锤击激励获取轴承的振动固有

频率以识别刚度，但该方法难以反映时变工况下的刚

度特性。②变形法。文献[6]通过坐标变换构建轴承变

形表达式并开展试验测试，但所测结果为绝对位移而

非相对位移，限制了试验精度。③共振法。文献[7]基

于共振原理建立轴承组件等效参数识别模型，并通过

简易试验装置测得动刚度，然而模型未考虑轴承内部

结构变化，难以真实表征实际工况下的动态演化特性。

④推力刚度法。文献[8]研制了一种适用于多种组配形

式的轴承径向/轴向刚度测试仪器，通过对背对背组配

轴承进行测试获取动态刚度，但其刚度求解过程基于

数据拟合，忽略了主轴刚度等非线性因素；文献[9]采

用不平衡质量激励施加负载，并根据刚度定义对载荷-
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位移数据求偏导数获得动态刚度，但该方法中径向载

荷施加与转速控制难以解耦，限制了多工况测试能力。

总体而言，锤击法与共振法在频响范围与测试条件上

存在局限，而推力刚度法则具备更广的工况适应性。

目前，在动态刚度多工况测量方面的研究已取得一定

进展，如定量测量转速与径向力等工况对刚度的影

响[10]，以及通过引入偏心质量激励原理或集成化设计

揭示耦合影响规律并提高测试精度[11-12]。然而，传统推

力法多对实测载荷-位移数据进行简单的最小二乘拟合，

将斜率作为刚度值，这种纯数据处理方式本质上忽略

了轴承刚度固有的非线性特征。

为弥补测试数据处理环节的非线性特征缺失，引

入轴承内部接触力学理论成为关键。目前，五自由度

拟静力学模型不断演进，已将离心力、陀螺力矩等动

态效应纳入轴承的刚度矩阵计算中[13]，并进一步提出

了考虑高转速特性的多因素耦合模型，从而能够更准

确地反映轴承接触参数及刚度的非线性时变特征[14]。

单纯依赖离散测试数据的传统方法难以实现高精度特

征提取，而纯理论计算又亟待实测工况的验证。因此，

亟须发展一种融合实测数据与理论模型的新方法，既

能充分考虑轴承内部非线性结构特性，又能实现多工

况下的高精度测试。

综上，针对传统轴承测试方法难以兼顾多工况

测量与非线性特征提取的问题，提出一种数模联合

驱动的滚动轴承动态刚度高精度测试方法。本文建

立了系统考虑离心力、陀螺力矩及接触变形等非线

性因素的五自由度拟静力学模型，自主研制了多工

况轴承动态刚度测试试验台，并通过融合实测数据

与理论模型进行参数识别与刚度求解。本研究有效

克服了传统数据拟合忽略非线性特征的局限，揭示

了高速多载荷工况下刚度的演化规律，为轨道交通

牵引电机转子系统的设计提供了重要的理论依据与

试验支撑。

1　数模驱动的滚动轴承动态刚度测试方法

1.1　基本原理

为弥补现有轴承动态刚度测试方法的不足，本文

提出一种基于推力刚度法的轴承动态刚度测试方法，

其基本流程如图 1 所示。首先，从理论建模入手，建立

滚动轴承通用动态刚度计算模型；其次，利用滚动轴

承刚度测试硬件系统中的径向/轴向加载装置和高精度

位移测量模块，采集测试工况下的实际载荷-位移曲线；

再次，引入优化算法，将模型输出的理论载荷-位移曲

线与实测曲线进行迭代拟合，通过曲线的最佳匹配实

现对滚动轴承关键结构参数的识别；最后，将识别得

到的参数代入理论模型，基于该模型获得轴承的动态

刚度。

1.2　参数识别方法

参数识别方法的基本原理是通过实测数据与理论

模型的对比，确定一组能够表征测试轴承结构特性的

参数值，使得理论模型的计算结果能够最大限度地拟

合实测数据，从而为后续的数据分析奠定基础，参数

识别流程如图 2 所示。

具体识别步骤为：

① 对轴承动态刚度测试硬件系统采集到的载荷与

位移信号进行预处理，以消除噪声干扰并提高数据质

量，获得实测载荷-位移曲线。将实测载荷数据和初始

参数输入滚动轴承动态刚度计算模型，得到理论载荷-

位移曲线。

② 基于滚动轴承动态刚度计算模型，分析各计算

参数的敏感性，从而确定需要优化的参数，构建参数

优化的目标函数。同时，设定优化计算的约束条件

（包括目标函数的收敛条件以及各优化参数的取值范

围），并以此对理论和实测载荷-位移曲线开展数模融合

图 1　数模驱动的轴承动态刚度测试方法

Fig. 1　Data and model driven dynamic stiffness testing method 
for bearings

图 2　参数识别基本流程

Fig. 2　Flowchart of parameter identification

22



 第 1 期 李野腾，段纪伟，任智军，朱永生，洪 军：数模驱动的滚动轴承动态刚度测试方法与试验研究

计算。

③ 选取粒子群优化 （particle swarm optimization,

PSO） 算法与模式搜索算法相结合的混合优化策略：先

利用 PSO 算法进行全局寻优，再采用模式搜索对候选

最优解进行局部精细修正，通过迭代计算得到轴承最

优结构参数。

④ 评估计算出的参数是否为最佳拟合，如不是则

需调整优化模型的参数初始值并重新计算；若曲线拟

合效果最佳，则输出最终的参数识别结果。

1.3　滚动轴承动态刚度计算模型

本文基于变量微分法，建立五自由度拟静力学模

型对轴承刚度进行求解与分析，轴承结构及坐标系统

如图 3 所示。假设轴承外圈固定，轴承内圈在外力 F=

{FxFyFzMyMz}作用下相对外圈发生位移 d ={δxδy

δzθyθz}。其中，Fx、Fy、Fz分别为沿 x、y、z 轴的作用

力；My、Mz分别为绕 y、z 轴的扭矩；δx、δy、δz分别为

沿 x、y、z 轴的位移；θy、θz分别为绕 y、z 轴的角位移。

k 为滚动体编号，ψk 为第 k 个滚动体的方位角，Dψ为相

邻滚动体之间的角间隔；Qik、Qok 分别为第 k 个滚动体

与内、外滚道之间的法向接触载荷；Tik、Tok 分别为第

k 个滚动体与内、外滚道接触处的切向作用力；αik、αok

分别为第 k 个滚动体与内、外滚道接触处的接触角。

当轴承运行转速升高时，在离心效应作用下滚动

体与滚道曲率中心不再共线，轴承受载前后滚动体与

内、外滚道曲率中心相对位置关系如图 4 所示。

图 4 中，外滚道曲率中心 Oo 空间固定，轴承内滚

道曲率中心 Oi 及滚珠中心 Ob 受到外部载荷、内部离心

力 Fck 及陀螺力矩 Mgk 的共同作用发生位移，从而引起

轴承的内、外接触角由α0 变为αik、αok。为描述 Oo、O′i
及 O′b 的几何位置关系，引入位置参数 A1k、A2k 和 X1k、

X2k。对任意方位角ψk 处，变化后轴承内外套圈曲率中

心的相对轴向位移和径向位移计算公式为：

         
ü
ý
þ

A1k =BD sin α + δx - θz R i cosψk + θy R i sinψk

A2k =BD cos α + δy cosψk + δz sinψk

        (1)

式中：BD 表示轴承未受载时内、外滚道沟曲率中心之

间的初始几何距离。

如图 4(a)所示，任意角位置ψk(ψk = 2π(2k - 1)/Z)处，

轴承内部内、外接触角的正余弦表达式为：
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þ

ï
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ï
ï
ï

ï
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ï

sin αik =
A1k -X1k

D ik

    cos αik =
A2k -X2k

D ik

sin αok =
X1k

Dok

               cos αok =
X2k

Dok

(2)

式中：D ik 与Dok 分别表示第 k 个滚动体中心与内、外滚

道沟曲率中心之间的几何距离； D ik = ( f i - 0.5)D + δik，

Dok = ( fo - 0.5)D + δok；fi、fo 分别为内、外圈沟道曲率半

径系数。

对于任何角位置处ψk 的滚珠，其滚珠局部几何平

衡方程组为：

ü

ý

þ

ïïïï

ïïïï

Eq1k = ( )A1k -X1k

2
+ ( )A2k -X2k

2
- [ ]( )f i - 0.5 D + δik

2

Eq2k =X 2
1k +X 2

2k - [ ]( )fo - 0.5 D + δok

2
 (3)

根据图 4(b)，能够获得轴承局部滚珠在水平及垂直

方向上的力学平衡方程组为：

ü
ý
þ

Eq3k =Qik sin αik - Tik cos αik -Qok sin αok + Tok cos αok

Eq4k =Qik cos αik + Tik sin αik -Qok cos αok - Tok sin αok +Fck

(4)

根据 Hertz 点接触理论可得 Qik和 Qok的计算公式如下：

ü
ý
þ

ïïQik =Kikδ
1.5
ik

Qok =Kokδ
1.5
ok

(5)

式中：Kik、Kok 分别为球-内滚道及球-外滚道接触表面

的弹性变形系数。

　　此外，Tik、Tok 分别为球-内滚道及球-外滚道摩擦

图 3　轴承结构及坐标系统

Fig. 3　Bearing structure and coordinate system

(a) 滚动体受力分析

(b) 滚动体与滚道曲率中心相对位置

图 4　滚动体受力分析及滚动体与滚道曲率中心相对位置

Fig. 4　Force analysis of rolling elements and relative positions 
of curvature centers of rolling elements and raceways
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力，具体可表示为：

ü
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T ik =
λikMgk

D

Tok =
λokMgk

D

(6)

式中：基于 Jones-Harris 模型的外滚道控制假设 λik = 0

且λok = 2；Mgk 为陀螺力矩。

　　此外，滚珠的离心力 Fck 和陀螺力矩 Mgk 可以表

示为[15]：
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ïïïï

Fck =
1
2

mdmω
2
i ( )ωm ωi

2

k

Mgk = Jω2
i ( )ωm ωi

k( )ωb ωi
k
sin βk

(7)

式中：J、m 分别为滚动体转动惯量与质量；ωb 为滚动

体自转速度；ωm 为滚动体公转速度；ωi 为内圈角速

度；βk 为滚动体姿态角。

　　式(6)可根据轴承内、外接触区纯滚动理论计算获

取[15]，此处不再赘述。

在完成轴承内部滚珠局部几何和力学平衡方程建

立的基础上，需进一步针对轴承套圈建立整体平衡方

程。由外圈固定条件可对轴承内圈建立五自由度力学

平衡方程：
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Fx=∑1

ZFxk   Fxk=Qik sin αik-Tik cos αik

Fy=∑1

ZFyk    Fyk=(Qik cos αik+Tik sin αik )cosψk

Fz=∑1

ZFzk    Fzk=(Qik cos αik+Tik sin αik )sinψk

My=∑1

ZMyk  Myk=
é
ë
êêêê ù
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dm

2 ( )Qik sin αik-Tik cos αik sinψk

Mz=∑1

ZMzk   Mzk=
é
ë
êêêê ù

û
úúúú-

dm

2 ( )Qik sin αik+Tik cos αik cosψk

                               (8)

至此，上述模型共建立了滚珠局部方程 （4´Z 个）

及套圈全局平衡方程 （5 个）。该非线性方程组可通过

Newton-Raphson法进行迭代计算。该模型充分考虑了轴

承内部滚动体高速状态下的惯性力作用，可用于联合载

荷作用下滚动轴承动态接触角、接触载荷等的计算。

在上述五自由度理论模型的基础上，为进一步确

定不同载荷及工况条件下滚动轴承刚度的变化规律，

需要针对滚动轴承刚度矩阵进行理论推导。滚动轴承

是典型的多自由度非线性系统。根据多自由度非线性

系统刚度的定义，滚动轴承的刚度矩阵可表示为套圈

所 受 外 力 F = {FxFyFzMyMz} 对 其 相 对 位 移 d =

{δxδyδzθyθz}的偏微分形式[16]，如式(9)。

K =

é

ë

ê

ê

ê

ê

ê

ê

ê

ê

ê

ê

ê

ê

ê

ê
êê
ê

ê

ê

ê

ê

ê

ê

ê

ê

ê

ê

ê
ù

û

ú

ú

ú

ú

ú

ú

ú

ú

ú

ú

ú

ú

ú

ú
úú
ú

ú

ú

ú

ú

ú

ú

ú

ú

ú

ú

ú
¶Fx

¶δx

¶Fx

¶δy

¶Fx

¶δz

¶Fx

¶θy

¶Fx

¶θz

¶Fy

¶δx

¶Fy

¶δy

¶Fy

¶δz

¶Fy

¶θy

¶Fy

¶θz

¶Fz

¶δx

¶Fz

¶δy

¶Fz

¶δz

¶Fz

¶θy

¶Fz

¶θz

¶My

¶δx

¶My

¶δy

¶My

¶δz

¶My

¶θy

¶My

¶θz

¶Mz

¶δx

¶Mz

¶δy

¶Mz

¶δz

¶Mz

¶θy

¶Mz

¶θz

(9)

根据轴承建模过程中包含的两类平衡方程，即滚

珠局部平衡方程和套圈全局平衡方程，为实现轴承刚

度矩阵的精确计算，避免数值差分法计算轴承刚度矩

阵带来的数值稳定性问题，可根据轴承内部变量间的

关系选取一定数量的中间变量辅助计算[17]。

轴承的刚度矩阵可通过选取中间变量 υk ={X1kX2k

δikδokA1kA2k }表示为轴承所受外力向量 F={FxFyFz

MyMz}对中间变量的偏微分与中间变量对全局位移向

量 d = {δxδyδzθyθz}的偏微分之积，如式(10)。
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其中，

                                                                                        (13)

在求解中间变量 υk ={X1kX2kδikδokA1kA2k }对位

移矢量 d ={δxδyδzθyθz }的偏导数过程中，涉及的变

量{X1kX2kδikδok }与{A1kA2k }由隐式方程组(3)和方程

组(4)相互联系。在求解时，需通过隐式微分运算方法

求解，具体如式(14)。

¶X1k

¶A1k

=-
1
Jk

¶ ( )Eq1kEq2kEq3kEq4k

¶ ( )A1kX2kδikδok

(14)

式(14)中，Eq1k (k = 1234)表示隐式方程组(3)和方程组

(4)，行列式 Jk可以表示如式(15)。

Jk =
¶ ( )Eq1kEq2kEq3kEq4k

¶ ( )X1kX2kδikδok

(15)

经过上述分析，可通过中间变量的求解获得完整

的轴承刚度矩阵表达式。由滚珠局部方程的迭代计算

式(16)与套圈全局平衡方程的迭代计算式(17)求解。

(εk )i + 1 = (εk )i - J -1
k (εi

k )´ ξ(εi
k ) (16)

式中：Jk 为上述滚珠平衡方程组 Eqk 对局部变量 εk =

[ X1kX2kδikδok ]
T

的雅克比矩阵；上标 i 为第 i 次迭代运

算；ξ为滚珠局部平衡方程组的残差 （用于收敛条件的

判断）。

d j + 1 = d j +K -1 (d j )´Ω(d j ) (17)

式中：K 为滚动轴承刚度矩阵；上标 j 代表第 j 次迭代

运算；Ω为套圈全局平衡方程组的残差 （用于收敛条

件的判断）。

至此，轴承动态刚度分析模型建立完成，为后续

基于数模驱动的动态刚度精确求解方法提供了理论依

据，构建了所需的数学模型。

2　数模驱动的轴承动态刚度试验研究

2.1　试验台设计

本文根据上述测试方法的基本流程以及推力法刚

度测试原理，搭建了轴承动态刚度测试试验台。该试

验台可通过径向力、轴向力加载系统在线调控对试验

轴承进行连续加载，以模拟不同工况的试验条件。对

于加载后的轴承内外圈相对位移，轴向位移通过测量

垫直接测量，径向位移则通过多点位测量并进行补偿

计算得出。

轴承动态刚度测试试验台布局如图 5 所示，试验台

主体包括 1 个高速电机主轴、1 个试验轴承支撑轴系、

若干个可替换的轴承转接模块、试验轴承、1 套径向测

量装置、1 个径向力加载装置、1 套轴向测量装置、1

个轴向力加载装置、1 个浮动轴承座 （载荷加载结构）、

若干个温度传感器、1 个转速传感器、多通道数据采集

系统及计算机。

径向位移补偿计算公式为

a
a + b

=
Dx3 -Dx2

Dx3 -Dx1

(18)

式中：a、b 为传感器之间的距离；Dx3 为内圈测点 2 所

测数据；Dx1 为内圈测点 1 所测数据；Dx2 为试验轴承内

圈补偿位移；5 个参数具体如图 6 所示。

(a) 试验台实物图

(b) 试验台示意图

图 5　轴承动态刚度测试试验台

Fig. 5　Test rig for dynamic stiffness testing for bearings
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本文采用某型号轴承开展联合载荷作用下轴承动态

刚度变化规律的研究，轴承具体结构参数如表1所示。

2.2　轴向载荷对轴向动态刚度的影响

在研究轴向载荷对轴承动态刚度的影响时，试验轴

承需保持恒定转速，同时轴承需要一定的预紧力。本文

研究的工况条件为：初始预紧力1 000 N，轴向载荷变化

范围为 1 200~2 500 N。在 4 种不同转速下分别开展试

验，4 组试验轴承转速分别为 5 000 r/min、6 000 r/min、

7 000 r/min、8 000 r/min。根据前述求解方法，首先将

初始参数输入到刚度求解模型中，再根据试验轴向载

荷-位移曲线开展参数识别，最终获得理论最优载荷-位

移曲线及最优结构参数值，如表 2 所示。

识别值与初始值的偏离误差均小于 1%，证明了该

辨识方法在小样本数据下的可靠性。将所得到的最优

结构参数解代入所建立的轴承动态刚度求解模型中，

得到对应转速下的轴承轴向刚度随轴向载荷变化曲线，

如图 7 所示。

由图 7 可以看出，轴承轴向动态刚度值总体随轴向

载荷的增大而增大；轴承在相同载荷、不同转速下，

转速的增加会导致轴向动态刚度降低，且该降低幅度

随着轴向载荷的增大有所减小。从机理角度分析，轴

向动态刚度随转速与载荷的变化本质上是轴承内部几

何学与力学状态重新平衡的结果。随着转速升高，滚

动体受到的离心力增大，导致滚动体向外圈挤压，使

得轴承内圈接触角α i 减小、外圈接触角α o 增大。由于

轴向刚度主要取决于接触角在轴向分量的贡献，内圈

接触角的减小直接削弱了轴承抵抗轴向位移的能力，

在宏观上表现为“刚度软化”，证明了高转速下离心效

应对内部载荷再分配的影响。鉴于轴向载荷的增加能

显著提升高转速工况下的轴承动态刚度，在工程应用

中，建议针对高速轴承适当提高预紧力，以确保系统

的稳定性。

2.3　径向载荷对径向动态刚度的影响

在研究径向载荷对轴承径向动态刚度的影响时，

试验轴承需保持恒定转速且预紧力相同的情况下，通

过施加连续增加的径向载荷来研究径向刚度的变化。

本文研究的工况条件为：初始预紧力 3 500 N，径向

载荷变化范围为 0~1 000 N。在 4 种不同转速下分别开

展试验，4 组试验轴承转速分别为 5 000 r/min、6 000 

r/min、7 000 r/min、8 000 r/min。将前文识别后的参数

代入刚度分析模型中，得到径向动态刚度随径向载荷

变化的曲线，具体如图 8 所示。

图 6　径向位移测量示意图

Fig. 6　Radial displacement measurement

表 1　轴承结构参数
Table 1　Structural parameters of bearing

轴承结构参数

内滚道曲率
半径 ri / mm

内沟底圆
直径 di / mm

滚珠直径 D / mm

滚珠个数 Z

参数值

8.14

69.787

15.081

13

轴承结构参数

外滚道曲率
半径 ro / mm

外沟底圆
直径 do / mm

节圆直径
dm / mm

初始接触角/(°)

参数值

7.92

100.107

85

13~17

表 2　轴承初始参数与识别参数对比

Table 2　Comparison of initial parameters and identified parameters of bearing

轴承结构参数

内滚道曲率半径 ri/mm

外滚道曲率半径 ro/mm

内沟底圆直径 di/mm

外沟底圆直径 do/mm

滚珠直径 D/mm

节圆直径 dm/mm

滚珠个数 Z

初始接触角 α/(°)

初始值

08.140 0

07.920 0

069.787 0

100.107 0

015.081 0

085.000 0

13

13~17

识别值

8.123 7

7.884 6

69.968 9

100.031 1

15.010 4

84.575 0

-

14.397 3

误差

-0.016 3

-0.035 4

00.181 9

-0.075 9

-0.070 6

-0.425 0

-

-

图 7　不同转速下轴向动态刚度随轴向载荷变化趋势

Fig. 7　Variation of axial dynamic stiffness with axial load 
at different speeds
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由图 8 可知，从整体趋势看，恒定转速、恒定轴向

载荷下轴承径向刚度随径向载荷的增大而增大，但增

大的幅度非常小；相同径向载荷与轴向载荷下，径向

动态刚度随转速的增加有所降低，此外图 8 中在 5 000 

r/min 工况下径向刚度反常。经过分析，其原因可能是

该转速下径向加载过程中测试系统与被测轴承发生耦

合，并在该转速工况下发生了共振或次共振现象，从

而造成了测量误差及振动的增加，进一步导致试验结

果发生偏移。在后续试验研究中，需要针对测试系统

可能存在的共振行为进行深入研究。

3　结论

本研究提出了一种数模联合驱动的滚动轴承动态

刚度高精度测试方法，并结合理论模型与试验数据，

研究了滚动轴承动态刚度变化规律。主要结论如下：

①所提方法将实测载荷-位移数据与滚动轴承五自

由度拟静力学模型相结合，并通过参数识别实现模型

与试验数据的匹配，能够有效表征滚动轴承动态刚度

的非线性变化特征，弥补了传统线性拟合方法难以反

映内部接触状态演化规律的不足。

②试验结果表明，滚动轴承动态刚度随转速升高

呈现明显的“刚度软化”现象。其中，轴向动态刚度

随轴向载荷增加而明显增大，而径向动态刚度随径向

载荷增加的变化相对较弱，说明不同方向载荷对动态

刚度的影响存在明显差异。

③针对轨道交通牵引电机的实际工程应用，建议

在牵引电机转子系统设计与维护中，对运行转速较高

的电机轴承适当提高初始预紧力以抵消高速运行带来

的“刚度软化”效应，确保整车运行的平稳性与系统

防失稳能力。
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Data and model driven dynamic stiffness testing method 
for rolling bearings and experimental study

LI Yeteng1, DUAN Jiwei1, REN Zhijun2, ZHU Yongsheng1, Hong Jun1

(1. Key Laboratory of Education Ministry for Modern Design & Rotor-Bearing System, Xi'an Jiaotong University, Xi'an, Shaanxi 

710049, China; 2. Frontier Institute of Science and Technology, Xi'an Jiaotong University, Xi'an, Shaanxi 710049, China)

Abstract:  The dynamic stiffness of traction motor bearings directly affects the dynamic performance and operational stability of 

rail transit rotor systems. To address the limitations of existing testing methods in balancing multi-condition measurement and nonlinear 

feature extraction, this paper proposes a data- and model-driven method based on measured data and theoretical models for high-preci‐

sion testing of rolling bearings' dynamic stiffness. Firstly, based on the analytical theory of the rolling bearing stiffness matrix, a five-de‐

gree-of-freedom quasi-static model was established to systematically consider nonlinear factors such as centrifugal force, gyroscopic mo‐

ment, and contact deformation. Secondly, a dynamic stiffness test rig for bearings was independently developed to achieve high-precision 

synchronous measurement of bearing displacement and applied force under continuously variable load conditions. Thirdly, a parameter 

optimization objective function integrating measured data and theoretical models was constructed, and an intelligent optimization algo‐

rithm was employed to identify key parameters defining the bearing structural characteristics. Finally, the accurate solution of the bear‐

ings' dynamic stiffness was obtained through the analytical model. Experimental results indicate that the bearings' dynamic stiffness ex‐

hibits a significant "stiffness softening" phenomenon with increasing speed; the axial dynamic stiffness increases markedly with increas‐

ing axial load, while the radial dynamic stiffness shows a relatively weak trend of variation with increasing radial load. The proposed 

method effectively overcomes the traditional linear fitting's limitation of ignoring nonlinear characteristics, providing an important theo‐

retical basis and experimental support for the dynamic design and operational stability assessment of traction motor rotor systems.

Keywords:  traction motor; rolling bearing; dynamic stiffness; data and model driven; parameter identification
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