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基于热-力耦合的双列角接触球轴承打滑特性研究

摘 要

作为机械系统的关键支承部件，双列角接触球轴承在动力装备

中被广泛应用。随着动力装备朝着高转速、高可靠方向发展，双列

角接触球轴承打滑问题越来越突出，打滑不但引起轴承发热及磨损

增大，甚至引起局部损失以至轴承过早失效。因此，本文针对高速

双列角接触球轴承，贻热-力耦合模型为核心，开展打滑影响因素

分析，揭示了轴承打滑规律变化。主要研究内容包括：

从钢球的一般运动入手，建立轴承坐标系，运用钢球在坐标系

中的坐标变换展开对双列角接触球轴承拟静力学模型的计算。基于

拟静力学模型展开对双列角接触球轴承研究。对双列角接触球轴承

力学和运动学特性进行分析，研究不同工况参数对双列角接触球轴

承力学和运动学特性的影响。同时研究了不同工况参数双列角接触

球轴承刚度特性和打滑特性的影响。其中工况对双列角接触球轴承

钢球和滚道间的相对滑动速度影响与离心力相对应：其中轴向载荷，

径向载荷和外力矩的增大对左列钢球的相对滑动速度影响趋势与离

心力相反，而转速的变大对左列钢球的相对滑动速度变化趋势与离

心力相同；右列钢球与滚道间的相对滑动速度变化趋势与离心力基

本相同。

计算轴承服役工作时钢球与各接触部件间的摩擦生热和热传递，

利用热量传递的结果计算热阻，建立设定节点的稳态热平衡方程计
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算个节点温度。最后将温度变化引起的热变形代入拟静力学中计算，

得到热-力耦合模型。在此基础上对不同工况下双列角接触球轴承

打滑特性进行了研究。并对双列角接触球轴承服役过程中产生的结

构热变形进行分析。再进一步研究轴承刚度和打滑特性的变化，并

作出轴承在热耦合与未耦合下的变化对比。

进行实验验证双列角接触球轴承服役过程的生热量与计算热量

证明模型正确性。设计了针对不同工况参数和不同润滑油流量大小

的四组实验，通过测量双列角接触球轴承的外圈温度，与模型计算

温度进行比较，得出双列角接触球轴承的外圈计算温度与实验温度

的误差小于 20%，在合理误差范围之内。

关键词：双列角接触球轴承，拟静力学，热-力耦合，刚度，打滑



安徽工程大学硕士学位论文

III

RESEARCH ON SLIP CHARACTERISTICS OF DOUBLE-

ROWANGLE CONTACT BALL BEARINGS BASED ON

HEAT-MECHANCAL COUPLING

ABSTRACT

As a key supporting component of mechanical systems, double row

angular contact ball bearings are widely used in power equipment. With

the development of power equipment towards high speed and high

reliability, the problem of sliding of double row angular contact ball

bearings is becoming increasingly prominent. Sliding not only causes

bearing heating and increased wear, but also leads to local losses and

premature bearing failure. Therefore, this article focuses on high-speed

double row angular contact ball bearings, with a thermal mechanical

coupling model as the core, and conducts an analysis of the factors

affecting slip, revealing the changes in bearing slip patterns. The main

research content includes:

Starting from the general motion of steel balls, establish a bearing

coordinate system, and use the coordinate transformation of steel balls
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in the coordinate system to calculate the quasi-static model of double

row angular contact ball bearings. Research on double row angular

contact ball bearings based on quasi-static models. Analyze the

mechanical and kinematic characteristics of double row angular contact

ball bearings, and study the influence of different operating parameters

on the mechanical and kinematic characteristics of double row angular

contact ball bearings. Further study the influence of different operating

conditions on the stiffness and slip characteristics of double row angular

contact ball bearings. Among them, the influence of working conditions

on the relative sliding speed between steel balls and raceway of double-

row angular contact ball bearing corresponds to centrifugal force: the

increase of axial load, radial load and external torque has the opposite

trend to centrifugal force, while the increase of rotational speed has the

same trend to the relative sliding speed of left-row steel balls; The

change trend of the relative sliding speed between the right row of steel

balls and the raceway is basically the same as the centrifugal force.

Calculate the frictional heat generation and heat transfer between

the steel ball and the contact parts during the service operation of the

bearing, calculate the thermal resistance by using the results of heat

transfer, and establish the steady-state thermal equilibrium equation of

the set node to calculate the temperature of each node. Finally, the

thermal deformation caused by temperature change is brought into the
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quasi-statics to calculate, and the thermal-mechanical coupling model is

obtained. On this basis, the slip characteristics of double-row angular

contact ball bearings under different working conditions were studied.

The structural thermal deformation of double-row angular contact ball

bearings during service was analyzed. The changes in stiffness and slip

characteristics of the bearings are further studied, and the changes of the

bearings under thermal coupling and uncoupling are compared.

Conduct experimental verification to verify the correctness of the

model by comparing the generated heat and calculated heat during the

service process of double row angular contact ball bearings. Four sets of

experiments were designed for different operating parameters and

lubricating oil flow rates. By measuring the outer ring temperature of the

double row angular contact ball bearing and comparing it with the

calculated temperature of the model, it was found that the error between

the calculated outer ring temperature of the double row angular contact

ball bearing and the experimental temperature was less than 20%, which

is within a reasonable error range.

YangRenzhi (mechanical engineering)

Supervised by WangFengtao

KEY WORDS: double row angular contact ball bearings, pseudo-

statics, heat-mechancal coupling, stiffness, slip
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第 1章 绪论

1.1研究背景及意义

1.1.1研究背景

滚动轴承是一种可以限制其轴向移动的支撑设备，作为旋转机械系统中的

重要轴承部件，因其具有较长的使用寿命、能承受多种组合载荷、摩擦损耗低

以及右众多的类型可供选择等优点，所以滚动轴承一直以来都在生产生活中应

用广泛，备受关注，如图 1.1所示。一个国家的滚动轴承自主研发设计水平和

制造水准，是国家高端研发与制造生产的标志[1]。目前，虽然我国轴承的总体

产量较高，但自主生产轴承产品质量较低，高端性能轴承主要依赖进口。在极

端苛刻环境条件下，我国高端性能滚动轴承技术无法满足服役要求，这将严重

制约高精装备制造业的发展。

图 1.1滚动轴承的应用

我国现行的高铁动车组所用轴承大都进口自德国、日本以及瑞典等国，几

乎被全部垄断。我国高端性能滚动轴承技术一直处于落后地位：在对轴承的精

细指标研究方面也较为落后；在转速性能方面，我国国产轴承的额定转速值仅

为国外的一半；在润滑方面，国外已展开了对特殊服役环境下润滑油和润滑脂

的研究；在振动和噪声方面，国外已经发明了静音和超静音轴承；国外轴承使

用寿命也较我国轴承高。

双列角接触球轴承作为滚动轴承的一种，因其独特的结构特性在工业上受

到广泛的应用。双列角接触球轴承能够同时承受较大的径向和轴向载荷，在工

业设备中能够提供可靠的支撑和承载能力，在承受较大的组合载荷、力矩和高
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转速时仍具有较高的回转精度[2]。同时双列角接触球轴承能够提供较长的使用

寿命和可靠性，其内外圈的接触角度和预加载设计也能够减少疲劳和磨损，从

而延长轴承寿命。由于其结构的设计和接触角度的优化，双列角接触球轴承能

够保持较低的摩擦和较小的滚动阻力，使得工业设备在高速运转时表现出稳定

性和低噪音。双列角接触球轴承对工业设备的正常运行和性能提升起到关键作

用，广泛应用于机床主轴、高速发电机、冶金设备和航空航天中。

长期以来，对双列角接触球轴承打滑现象的研究分析经常被忽视。建立角

接触球轴承研究轴承服役时的产热，分析产热对轴承部件造成的热变形反作用

于轴承的打滑状态。分析轴承在热耦合时与未耦合时的滑动状态，对比分析热

变化对轴承服役状态和作用产生的影响，对双列角接触球轴承的设计制造和失

效分析具有重要的理论意义。

1.1.2研究意义

虽然现在已经有了针对双列角接触球轴承的动力学仿真分析[3]，但对于双

列角接触球轴承，动力学计算过于复杂，拟静力学分析则简单又精准[4]。从实

际应用出发，拟静力学模型可以对双列角接触球轴承力学特性和运动学特性进

行准确分析，从而认识双列角接触球轴承部件间的运动状态，更好对双列角接

触球轴承展开研究。目前国内只有针对单列角接触球轴承的拟静力学分析，且

大都不考虑力矩的影响。而对于能够承受较大力矩的双列角接触球轴承无法提

供有效的参考。本文从双列角接触球轴承的运动入手，建立坐标系，通过对轴

承部件间的位置矢量进行坐标变换建立方程求解，建立仿真模型。

轴承在服役过程中存在有多种失效方式，其中润滑不良导致的摩擦磨损、

预紧力过大和配合间隙不当等问题都会导致轴承产品提前失效[5,6]。双列角接触

球轴承在服役中不可避免地会发生打滑现象，轴承滚动体与滚道间的滑动会造

成轴承的过度磨损，导致轴承使用寿命降低。同时，打滑会产生摩擦热，这部

分摩擦热会使轴承结构尺寸和内部间隙发生微小形变，间接影响双列角接触球

轴承各部件间的相互作用，影响整个轴承的运动状态。由此可见，双列角接触

球轴承在服役中会受到热、力或者热力耦合的多重作用，影响轴承的精度稳定

性和寿命等。研究双列角接触球轴承热-力耦合作用下的打滑特性有着重要意义。
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1.2国内外研究现状

1.2.1轴承力学模型研究现状

建立针对轴承的力学分析模型可以有效的对轴承的运动状态进行分析，帮

助学者更好的研究轴承性能，利于轴承的设计。R.Stribeck首次建立了静力学模

型[7]。A.Palmgren等建立了同时承受多种载荷作用的球轴承静力学模型，对轴

承载荷分布和变形进行分析[8,9]。Rumbarge建立了止推球轴承的静力学模型，进

行了应力和变形分析[10]。Akturk利用静力学模型研究了滚动体参数对轴承性能

的影响[11]。

Jones在静力学分析基础上增加了对轴承滚子旋转运动的研究，得到拟静力

学模型分析方法 [12]。Kabus等将拟静力学模型和高精度弹性半空间理论结合并

对滚子轴承疲劳寿命等问题展开了分析[13]。Harri考虑润滑剂的作用，并添加了

拖动力的经验公式，得到的仿真结果更准确[14]。Liao建立了球轴承的三维几何

模型，通过计算可得轴承滚子球的离心力[15]。Jiang建立模型计算了球和滚道间

的振动效应[16]。Kang在拟静力学分析中结合了有限元的方法，可以提高仿真分

析精确度[17]。Nelias等通过构建的圆锥滚子轴承拟静力学模型，重点分析了滚

子的倾斜[18]。李震等建立拟静力学模型对双列圆锥滚子轴承进行载荷和寿命分

析[19]。林国昌等给出了不规则滚道轴承的拟静力学分析方法[20]。马子魁将润滑

油的影响考虑进了拟静力学模型中，结合弹流润滑拖动力公式，改进了球轴承

的拟静力学分析模型[21]。张占立等通过建立拟静力学分析模型研究了径向力对

圆柱滚子轴承动力学特性的影响[22]。

Poplawski和 Rumbarger在 Harris建立的拟动力学分析模型基础上增加了对

轴承各组成部分间相互作用的研究[23-25]。罗祝三等加入了拖动力公式改进了模

型[26]。邓四二等在此基础上考虑了润滑油对轴承性能的影响[27,28]。Gupta放开了

轴承所有部分的自由度限制，建立了滚动轴承完全动力学模型[29]。叶振环等在

Gupta模型的基础上对轴承动态性能进行了研究[30-32]。徐港辉针对斜齿轮传动系

统，进行了齿轮和轴承的耦合动力学建模，并分析系统的振动特性[33]。

静力学模型难以准确描述轴承的动态性能，而动力学模型考虑的因素太多，

求解较为复杂。而拟静力学模型可有效地计算双列角接触球轴承的力学特性和

运动学特性，故本文选用拟静力学模型进行分析。
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1.2.2轴承热特性分析研究现状

双列角接触球轴承在服役过程中由于发生各种摩擦会产生大量的热，导致

轴承内部部件温度升高，轴承寿命降低[34]。现在对热特性的分析方法主要有两

种:有限元法和热网络法，一般热网络法可用于滚动轴承瞬态和稳态热分析[35]。

Palmgren通过多次实验推导出了摩擦力矩的计算公式[36]。Harris等利用该

公式计算了轴承内部的摩擦生热，提出了针对不同热传递方式下热阻的计算方

法，并建立了热网络传热模型[37]。Nélias等针对角接触球轴承提出了加入弹流

润滑模型的拟动力学模型，对保持架展开了重点研究[38]。Rumbarger考虑了轴

承腔内润滑油与空气混合摩擦的影响，建立模型计算了润滑油与空气的摩擦功

耗[39]。Jorgensen建立了考虑热变形的主轴轴承稳态三维传热模型[40]。

闫卫平针对齿轮传动系统的设计建立了齿轮传动系统的三维模型和有限元

温度场仿真模型，进行了干运转下的热分析[41]。Li等在建立的动力学模型基础

上将热网络法与有限元结合，建立了热分析模型[42-44]。Pouly等在建立的模型中

考虑了润滑油带走了热量[45]。杨咸启等用多种不同的方式计算了轴承生热量，

并分析了轴承的温度分布[46,50]。梁群在进行热分析时考虑了润滑油的影响[51]。

1.2.3轴承刚度特性研究现状

从结构上讲，双列角接触球轴承可以看作是两个单列角接触球轴承的并联

组合，但简单地叠加两个单列角接触球轴承的刚度矩阵不足以得到双列角接触

球轴承的刚度值[52]。

早期学者[53-55]提出了各种轴承刚度的计算方法，但没有一种能准确计算出

轴承的刚度矩阵。后来有学者[56-59]提出了一种通过球轴承载荷-位移方程的导数

或偏导数来计算刚度矩阵的计算方法，这种方法更加精确和适用。Gunduz和

Singh[59，60]计算了平均轴承位移和平均载荷向量，进而计算出轴承刚度，并通过

商业程序代码验证了提出的刚度公式。William等人提供了一种用测量的轴承阻

力来表示滚子和滚道之间的润滑膜的方法。结果表明，润滑油膜的形成增加了

轴承的刚度和阻尼[61]。张等考虑了离心力等动态力的影响，然后分析了轴向载

荷、转速、接触角等因素对复合轴承预紧力和刚度的影响 [62]。 Ehsan

Kazeminezhad等利用非线性有限元程序证明了弹性支座的竖向刚度与支座转动

和轴向位移有关[63]。Yu等在双列圆柱滚子轴承力学的基础上结合赫兹接触和润
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滑油膜，分析了不同外载荷、转速和润滑油动力粘度下的刚度变化特性[64]。方

等提出了一种改进的具有更广泛适用性的球轴承数学模型，后来又分析了游隙

对不同工况下轴承刚度变化的影响[65]。Geng等和 Xu等对双列角接触球轴承的

研究考虑了内圈角偏差，分析了套圈的偏心对轴承刚度的影响[66][67]。赵心怡等

人基于应力-强度理论，考虑到轴承的多种参数建立了一种高效且准确的可靠性

评估方法[68]。

1.2.4轴承打滑特性研究现状

双列角接触球轴承存在且不可避免地存在滚子球的滑动，滚子球滑动会对

轴承刚度产生一定的影响。目前，对双列角接触球轴承滑动特性的研究很少。

Hariss[69,70]提出了高速滚子轴承的滑动预测模型，利用滚道控制技术和准静态方

法准确预测滚动轴承的滑动行为，并提出防滑设计准则。Laniado等人提出了基

于有限元法的滚子轴承数值模型，分析了滚子与滚道之间的滑动[71]。Sharard建

立了一个模型，其中考虑了陀螺仪效应，以分析角接触球轴承在各种外部载荷

和变速下的滑动行为，并实现了载荷分布的准静态分析[72][73]。Han等建立了考

虑赫兹接触和弹流润滑的非线性动力学模型来研究滑移现象。结果表明，径向

载荷和弯矩都会影响滑动速度[74,75]。Gao等提出了一个综合模型来研究和预测

滑动机理。通过改变载荷、转速和润滑剂供给条件，实验结果表明新的综合模

型比现有模型更精确[76]。

张涛系统的划分了球轴承的打滑模式，提出了影响打滑的因素并指出预紧

力的确定可以有效防止打滑[77]。黄贤振等利用力学模型分析和试验得到打滑的

临界平面，建立打滑的状态方程分析轴承参数对打滑的影响程度。得出轴承滚

动体直径的大小对轴承打滑程度影响最大的结论[78]。高帅等考虑了轴承内部的

温升与热弹性变形对打滑的影响[79]。张振潮等建立了飞轮轴承打滑的动力学模

型，并利用高速摄像机测试了不同工况下的角接触球轴承保持架打滑率[80]。韩

静文等建立模型展开了对圆柱滚子轴承打滑特性的研究[81-83]。彭城等分析了接

触角对三点轴承球轴承打滑的影响，结果表明打滑率随接触角的升高而增大[84]。

王宇等研究了倾斜角和轴向预紧力的变化对微涡轮角接触球轴承受力和打滑的

影响，并总结了轴承打滑的临界曲线[85]。

滚动轴承服役中的生热对轴承的打滑特性有较大的影响，本文将着重研究
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生热对双列角接触球轴承打滑特性的影响。

1.3主要研究内容

本文的研究内容主要分为三个部分。

第一部分为建立起双列角接触球轴承的拟静力学模型。从钢球的一般运动

入手，运用钢球在坐标系中的坐标变换建立双列角接触球轴承的拟静力学模型。

在所建立的模型基础上,研究了不同的工况参数对双列角接触球轴承每列钢球受

接触载荷，离心力，陀螺力矩等力学特性以及每列钢球自转速度和公转速度等

运动特性的影响分析。研究了不同的工况参数和结构参数对双列角接触球轴承

刚度特性的影响，以及不同的工况参数对双列角接触球轴承打滑特性的影响。

第二部分为建立起双列角接触球轴承的热-力耦合模型。计算轴承服役工作

时钢球与各接触部件间的摩擦生热和热传递，利用热量传递的结果计算热阻，

建立设定节点的稳态热平衡方程计算个节点温度。最后将温度变化引起的热变

形带入拟静力学中计算，得到热-力耦合模型。在建立的双列角接触球轴承热-

力耦合模型下，分析了在热耦合时不同工况参数对双列角接触球轴承打滑特性

的影响。又利用计算的轴承生热量得到轴承部位的热变形量，分析了不同工况

时双列角接触球轴承主要部位的热变形量。研究了轴承在热耦合和未耦合下的

刚度特性以及打滑特性的对比，分析热耦合对双列角接触球轴承打滑特性的影

响。

第三部分为双列角接触球轴承的生热量实验验证。通过实验测量双列角接

触球轴承外圈温度，设计了不同轴向载荷，径向载荷，转速和润滑油流量下模

型计算温度和实际实验温度的对比，验证本文建立的热-力耦合模型的准确性。
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第 2章 双列角接触球轴承拟静力学模型

本章将从双列角接触球轴承滚子球的一般运动入手，建立轴承的运动坐标

系，通过坐标转换建立拟静力学平衡方程，建立双列角接触球轴承的拟静力学

模型。并利用拟静力学模型分析不同的工况对轴承所受接触载荷的影响。

2.1双列角接触球轴承静力学分析

如图 2-1所示，角接触球轴承受到轴向载荷时其接触角会增大，Harris[2]给
出了静态下角接触球轴承受到轴向载荷作用时接触角�的关系式。轴承在外力

aF 和 rF 的共同作用下，受载套圈会产生对应方向上的位移 a 和 r 。邓四二等
[87]

给出径向和轴向联合载荷作用下双列轴承的各自最大载荷的求解方法，可求得

双列角接触球轴承在联合载荷作用下内圈的轴向位移初值 a 和径向位移初值 r 。

图 2-1角接触球轴承的位移和接触变形

如图 2-1所示，角接触球轴承内圈相对于外圈自由偏转角计算公式为[88]：

� = �� + �� (2-1)

其中：��为内圈偏转角，��为外圈偏转角。

2.2双列角接触球轴承拟静力学模型

本文研究的双列角接触球轴承型号为 3205A，基于此模型建立了一个五自

由度的拟静力学模型。如图 2-2所示，轴承共有 13个滚动体钢球，第一个钢球

位置在图中标出，其余钢球位置依次分布。双列角接触球轴承的载荷矢量为

�� = ��, ��, ��, ��, �� ，位移矢量为�� = ��, ��, ��, ��, �� ，如图 2-2 所示。
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其中��, ��, ��和��, ��, ��分别是 X，Y，Z轴上所受载荷和产生的唯一，��, ��

和��, ��分别是 Y和 Z方向上所受力矩和产生的角位移。轴承轴可以绕 X轴旋

转，所以 X轴所受的力矩和产生的角位移为零。

图 2-2角接触球轴承的受力和位移示意图

2.2.1建立坐标系

为了准确描述双列角接触球轴承各部件的载荷分布和运动特性，本文建立

四种坐标系：空间惯性坐标系；轴承内圈方位坐标系；球方位坐标系；球-滚道

接触坐标系。其中由空间惯性坐标系转换到轴承内圈方位坐标系的变换矩阵为：

��� =
��� � 0 − ��� �

0 1 0
��� � 0 ��� �

(2-2)

由惯性坐标系转换到球方位坐标系的变换矩阵为：

��� =
1 0 0
0 ��� � ��� �
0 − ��� � ��� �

(2-3)

2.2.2载荷位移关系分析

双列角接触球轴承在外力载荷作用下，内部各部件间会产生微小的位移，

滚子球载荷分布也会发生变化。内圈的几何中心在空间惯性坐标系中矢量表示

为：

���
� = �� 0 ��

� (2-4)

滚子球的几何中心在空间惯性坐标系中的矢量表示为：

���
� = � −� ��� � � ��� � � (2-5)
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其中：r——滚子球几何中心到轴承轴线距离； ——滚子球的方位角。

在双列角接触球轴承内圈方位坐标系中，球几何中心相对于内圈几何中心

的矢量为：

����
� = ���

� − ���
� =

� − �� ��� � − � ��� � − �� ��� �
−� ��� �

� − �� ��� � + � ��� � − �� ��� �
(2-6)

轴承内外圈间的夹角为：

�' = ������ ( −����2
�

����3
� ) = ������ ( � ��� �

�−�� ��� �+ � ��� �−�� ��� �
) (2-7)

其中 2
r
brcr 和 3

r
brcr 分别为 r

brcr 的第二和第三个分量。内圈曲率中心相对于内圈

几何中心的矢量在内圈方位坐标系中表示为：

���
� = ��

2
−� ��� �' � ��� �'

�
(2-8)

其中：R——内滚道沟曲率轨迹圆半径； iL ——两列滚道曲率中心距。

则在空间惯性坐标系中，球的几何中心相对于内圈曲率中心的矢量表示为：

���
� = ���

� − ���
� + ���

� =
� − ��

2
��� � − �� − � ��� �' ��� �

−� ��� � + � ��� �'

� ��� � + ��
2

��� � − �� − � ��� �' ��� �
(2-9)

将式(2-9)转换到球的方位坐标系，则：

 

cos cos sin
2

(sin cos cos sin cos ) sin sin sin
2

(sin sin cos cos cos ) sin cos cos
2

a i
br ia br

i
a

i
r

i
r

r T r

Lx R

LR

Lr R

   

        

        



 

 

 

    
 
    
 
     
 

(2-10)

由式(2-10)可得滚子球与内套圈间的两个接触角为：

�1 = ������ ( ���1
�

���3
� ) (2-11)

�2 = ������ ( −���2
�

���1
� 2+���3

� 2
) (2-12)

式中：���1
� 、���2

� 、���3
� ——���

� 的第一、第二、第三分量。则：

��� =
��� �1 0 − ��� �1

��� �1 ��� �2 ��� �2 ��� �1 ��� �2
��� �1 ��� �2 − ��� �2 ��� �1 ��� �2

(2-13)
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双列角接触球轴承的滚子球与内滚道的接触变形为：

� = ���1
� 2 + ���2

� 2 + ���3
� 2 − �� − 0.5 � (2-14)

可得滚子球与内滚道的接触载荷为：

�� = 0 � ≤ 0
�� = ���1.5 � ≥ 0 (2-15)

滚子球与外滚道的接触载荷��以同样方式求得。

2.2.3轴承的运动分析

双列角接触球轴承在运转时滚子球会以一定的转速绕轴承轴线公转，同时

又以另一转速绕自身的轴线自转。如图 2-3所示，P点为纯滚动点，滚子球与套

圈沟道的接触表面是个椭球面，纯滚动点出现在椭圆长轴上。根据 Gupta[89]的

研究，在求解滚子球的自转速度 x z 、 和公转速度

时，需要建立三个方程进行

联立求解，第一个方程由控制套圈（假设外圈控制，用 o 表示）纯滚动点 0x 的

滑动速度为 0得到；第二个方程由控制套圈上沿 z轴方向上相对自旋角速度为 0

得到；第三个方程由对于允许自旋的套圈，球与套圈只在 0 0x  处接触，此处滑

动速度为 0 得到。在滚子球与控制套圈的接触椭圆中，纯滚动点的 x 轴坐标为

/ 0.3472936px a  。

图 2-3接触椭圆纯滚动点位置示意图

在球-滚道接触坐标系中，套圈的角速度为：

��� = ���

��
0
0

=
�� ��� �1

0
�� ��� �1

(2-16)

滚子球的自转角速度为：

��� = ���

��
0
��

=
�� ��� �1 − �� ��� �1

0
�� ��� �1 + �� ��� �1

(2-17)

滚子球的公转速度为：
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��� = ���
�
•

0
0

=
�
•

��� �1
0

�
•

��� �1

(2-18)

2.2.4拟静力学平衡方程

在得到滚子球的自转和公转速度后，可计算球的离心力为：

�� = ����
•

2 (2-19)

其中：m——钢球的质量；��——钢球的径向位置。滚子球上的陀螺力矩

为：

�� = �
•
× 103�

•
��2 + ��2 ��� � (2-20)

其中： J


——球的转动惯量，  ——滚子球自转的姿态角，计算公式为：

� = ������ ( ��� �1

��� �1+� �
��

) (2-21)

若内圈为轴承的控制套圈， 1 为滚子球与内圈的接触角， 1   ；当外圈

为轴承的控制套圈时， 1 为球与外圈的接触角， 1   。

如图 2-4所示，对于某滚动体，如果为外滚道控制，则球与外滚道间的摩

擦力完全抵消球的陀螺力矩 giM ， 0 1ij oj  ， ；如果为内滚道控制，则球与内

外滚道间的摩擦力平均地抵消球的陀螺力矩，此时 0.5 0.5ij oj  ， 。滚子球与

内外滚道间的摩擦阻力为：

���� = ���
���

�

���� = ���
���

�

(2-22)

其中： gijF ， gojF ——角 j 处滚子球分别与内外滚道间的摩擦力。
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图 2-4滚子球的受力分析

建立轴承两列各自角位置��处滚子球的平衡方程：

���� ��� �1��� ��� �2��� − ���� ��� �1��� ��� �2��� +
���� ��� �1��� ��� �2��� − ���� ��� �1��� ��� �2��� = 0
���� ��� �1��� ��� �2��� − ���� ��� �1��� ��� �2��� +

����� ��� �1��� ��� �2��� − ���� ��� �1��� ��� �2��� = ��

(2-23)

式(2-23)为双列角接触球轴承在角��处滚子球的平衡方程，当公式为轻载列

平衡方程时 k=1,c=1;公式为重载列方程时 k=2,c=-1。���、���分别为球与内外滚

道间的接触力，�1���, �1���, �2���, �2���分别为滚子球与内外滚道的两个接触角。

式(2-23)所表示方程组最终可求得惯性坐标系中轴承两列滚子球的径向位置�1�

、�2�，轴向位置�1�、�2�。

对双列角接触球轴承内圈受力分析得： 1 a2a j jF F、 为轴承左右两列在角 j 处滚

子球对内圈的轴向作用力：

��1� = ���1 ��� �1��1 ��� �2��1 + ����1 ��� �1��1 ��� �2��1
��2� = ���2 ��� �1��2 ��� �2��2 − ����2 ��� �1��2 ��� �2��2

(2-24)

1 2r j r jF F、 分别为轴承左右两列在角位置��处滚子球对内圈的径向作用力：

���� = ���� ��� �1��� ��� �2��� − ����� ��� �1��� ��� �2��� (2-25)

1 2j jM M、 分别为轴承左右两列在角位置 j 处滚子球对内圈的力矩：

��� = ���� ��� + �
2

��� �1��� ��� �2��� + ���� ��� − �
2

��� �1��� ��� �2��� (2-26)

得到双列角接触球轴承内圈的平衡方程为：

2 1
1 1

2 1
1 1

2 1
1 1

2 1
1 1

2 1
1 1

( )sin

( )cos

cos sin

cos cos

Nb Nb

x a j a j
j j

Nb Nb

r j r j j
j j

Nb Nb

r j r j j
j j

Nb

y

Nb

j j j j
j j

z

y

z

Nb Nb

j j j j
j j

F F F

F F F

F F

M

M M

M

F

M

M





 

 

 

 

 

 

 

 

 



















 

 


 

 

 

 

 

(2-27)

2.3双列角接触球轴承受接触载荷力分析



安徽工程大学硕士学位论文

13

如图 2-5所示为轴向力对双列角接触球轴承中滚道与钢球接触载荷变化的

影响示意图，其中每个钢球与内圈和外圈的接触载荷大小相同，对轴承施加的

径向力为 1000N，力矩为 1N⋅m，内圈转速为 1000rpm。图 2-5(a)所示的是轴向

力对轴承左列各个钢球与滚道的接触载荷分布的影响示意图，其中第 3至 12个

钢球位于轻载列的非承载区。由图可得承载区的钢球与内外滚道之间的接触载

荷随着轴向力的增大而减小，且第 1个钢球与滚道间的接触载荷下降幅度比第

2和第 13个钢球下降幅度小。图 2-5(b)所示的是轴向力对轴承右列各个钢球与

滚道的接触载荷分布的影响示意图，随着轴向力的增大，钢球和滚道之间的接

触载荷也随着增大。同时轴向力越大，接触载荷增加的幅度也越大，但第 6至

9个钢球的接触载荷大小也越平稳。图 2-5(a)和(b)比较可得，右列钢球与滚道间

的接触载荷始终大于左列。

(a)轴向载荷对左列接触载荷影响

(b)轴向载荷对右列接触载荷影响

图 2-5轴向力对接触载荷的影响

如图 2-6所示为径向力对双列角接触球轴承中滚钢球与滚道接触载荷变化

的影响示意图，其中钢球与内圈和外圈的接触载荷大小相同，对轴承施加的轴
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向力为 3000N，力矩为 1N⋅m，内圈转速为 1000rpm。图 2-6(a)所示的是径向力

对轴承左列各个钢球与滚道的接触载荷分布的影响示意图，随着径向力的增加，

原本处在非承载区的第 3和第 12个钢球开始承受载荷，承载区的钢球和滚道的

接触载荷随着径向力的加大而增大。其中第 1个钢球的接触载荷增幅最大，越

远离第 1个钢球的位置，钢球接触载荷增幅逐渐较小。图 2-6(b)所示的是径向

力对轴承右列各个钢球与滚道的接触载荷分布的影响示意图，随着径向力的增

大，第 1至 4个钢球和第 11至 13个钢球与滚道间的接触载荷增加，第 6至 9

个钢球与滚道间的接触载荷减小，第 5和第 10个钢球与滚道间的接触载荷变化

不明显。图 2-6(a)和(b)比较可得，当径向载荷超过 5000N时，左列钢球与滚道

之间的接触载荷大小会超过右列。

(a)径向载荷对左列接触载荷影响

(b)径向载荷对右列接触载荷影响

图 2-6径向力对接触载荷的影响

如图 2-7所示为力矩对双列角接触球轴承中滚钢球与滚道接触载荷变化的

影响示意图，其中钢球与内圈和外圈的接触载荷大小相同，对轴承施加的轴向

力为 1000N，径向力为 3000N，内圈转速为 1000rpm。图 2-7(a)所示的是力矩对
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轴承左列各个钢球与滚道的接触载荷分布的影响示意图，随着力矩的增大，第

1，2和 13个钢球与滚道的接触载荷随着减小，第 3和第 12个钢球与滚道的接

触载荷变化不大。同时随着力矩的增加，原本位于非承载区的第 4至 11个钢球

开始承受载荷，且第 7和第 8个球的增幅最大。图 2-7(b)所示的是力矩对轴承

右列各个钢球与滚道的接触载荷分布的影响示意图，随着力矩的增大，第 1，2

和 13个钢球与滚道的接触载荷随着增大，第 3和第 12个钢球与滚道的接触载

荷变化不大，第 4至 11个钢球与滚道的接触载荷逐渐减小直到全部不承受接触

载荷。图 2-7(a)和(b)比较可得，左列钢球与滚道间的接触载荷变化趋势与右列

相反，但接触载荷大小总是小于右列。

(a)力矩对左列接触载荷影响

(b)力矩对右列接触载荷影响

图 2-7力矩对接触载荷的影响

2.4本章小结

本章从双列角接触球轴承滚子球的一般运动入手，建立运动坐标系，运用

转换矩阵对轴承中的位置矢量在坐标系中进行转换，判断轴承运动时的滚道控
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制类型，建立拟静力学平衡方程算得滚子球的运动参数，建立双列角接触球轴

承的拟静力学模型。通过所建模型分析不同工况对轴承所受接触载荷的影响。

得到结论如下：

轴向载荷的增加会使轴承左列钢球与内外滚道接触载荷减小，轴承右列钢

球与内外滚道接触载荷增加；径向载荷的增加会使轴承左列钢球与内外滚道接

触载荷减小，轴承右列钢球与内外滚道接触载荷先减小后增加再减小；力矩载

荷的增加会使轴承左列钢球与内外滚道接触载荷先减小后增加再减小，轴承右

列钢球与内外滚道接触载荷先增加后减小再增加。
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第 3章 双列角接触球轴承力学和运动学特性分析

双列角接触球轴承滚子球在服役时不可避免地会产生滑动。滚子球

的滑动会导致滚子球与滚道、滚子球和保持架的接触表面产生较高的表面剪

切力，最终使轴承的疲劳失效过早的发生在额定疲劳失效之前。同时打滑也

会影响轴承的稳定性，所以研究双列角接触球轴承的打滑特性具有重要意义。

为准确分析双列角接触球轴承的打滑特性，本文以 3205A轴承为研究对象，

轴承结构参数如表 3-1所示。

表 3-1 3205A轴承基本结构参数

参数 数值

轴承内滚道曲率半径系数��/�� 5.2

轴承外滚道曲率半径系数��/�� 5.2

每列钢球个数 Z 13

钢球直径 db/mm 10

轴承节圆直径��/�� 65.7

轴承列间距��/�� 15.1

轴承初始接触角�0/��� 32

3.1双列角接触球轴承力学特性分析

3.1.1双列角接触球轴承俯仰角的分析

如图 3-1所示为对双列角接触球轴承施加的外力变化时，钢球俯仰角的变

化示意图。图 3-1中对轴承施加基础条件为轴向力为 3000N，径向力为 3000N，

力矩为 10N ⋅m，轴承轴转速为 3000rpm。图 3-1(a)~(d)分别为改变轴向载荷

3000N至 11000N和径向载荷 3000N至 11000N、力矩 0N⋅m至 80N⋅m和轴承轴

转速 3000rpm至 7000rpm时钢球自转轴线和公转轴线夹角俯仰角的变化示意图。

如图 3-1(a)所示，随着双列角接触球轴承所受轴向力的增加，左列轴承钢

球俯仰角总体下降，第 1至 8个钢球的俯仰角减小，9至 13个钢球的仰角增加。

其中第 5个钢球俯仰角在轴向力 7000N最大，载荷在 7000N前后俯仰角都减小。

在第 8个钢球位置处，俯仰角为左列钢球中最小值，并随着轴向力的增加逐渐

减小到 0°，第 7和 9个钢球俯仰角也会逐渐降低到 0°。右列轴承钢球俯仰角随
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着双列角接触球轴承所受轴向力的增加而增大，第 7和 8个钢球俯仰角最大，

且呈现对称分布。如图 3-1(b)所示为钢球俯仰角随径向力变化示意图，第 1至 8

个钢球的俯仰角减小，9至 13个钢球的俯仰角增加。轴承左列第 1，2和 13个

钢球俯仰角随径向力的增加而减小；第 3和 12个钢球俯仰角在径向力为 3000N

时突然间小；第 4和 11个钢球俯仰角几乎不变；在第 8个钢球处，俯仰角为左

列钢球最小值，并随着轴向力的增加逐渐减小到 0°，第 7和 9个钢球俯仰角也

会降低到 0°。轴承右列第 1至 3，12至 13个钢球俯仰角随径向力的增加而增大；

第 4至 11个钢球俯仰角随径向力的增加而减小。但是径向力 7000N时第 7个钢

球俯仰角骤减，9000N和 11000N时第 7和 8个钢球俯仰角骤减。

(a)轴向载荷对钢球俯仰角影响

(b)径向载荷对钢球俯仰角影响

如图 3-1(c)所示为钢球俯仰角随外力矩的变化示意图。轴承左列第 1至 4，

11至 13个钢球在外力矩为 0N⋅m至 40N⋅m时俯仰角完全相同，之后俯仰角随着

外力矩增大而减小；第 5至 10个钢球俯仰角随着外力矩的增大总是增大，每列

的第 8个钢球俯仰角最小。轴承右列第 1至 3，12至 13个钢球俯仰角随着外力

矩的增加而增大；第 4至 11个钢球俯仰角随着外力矩的增加而减小，但在施加
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的外力矩为 40N ⋅m 时，第 7 和 8 个钢球俯仰角会骤降，在施加的外力矩为

60N⋅m时，第 6，7和 8个钢球俯仰角会骤降，在施加的外力矩为 80N⋅m时，

第 5至 9个钢球俯仰角会骤降。如图 3-1(d)所示为钢球俯仰角随转速的变化示

意图。轴承左列钢球在转速为 3000至 7000rpm时第 3至 12个钢球的俯仰角相

同，但转速在 3000rpm时第 6和 7个钢球俯仰角略大，4000rpm时第 7个钢球

俯仰角略大；第 1，2和 13个钢球在 3000至 5000rpm时俯仰角相同，随着转速

增大俯仰角再减小。轴承右列钢球俯仰角会随着转速的增加自小而上逐渐减小，

且同一个钢球减小的数值相同。

(c)外力矩对钢球俯仰角影响

(d)转速对钢球俯仰角影响

图 3-1不同工况对俯仰角的影响

3.1.2双列角接触球轴承陀螺力矩的分析

如图 3-2所示为对双列角接触球轴承施加的外力变化时，钢球所受陀螺力

矩的变化示意图。图 3-2中对轴承施加基础条件为轴向力为 3000N，径向力为

3000N，力矩为 10N⋅m，轴承轴转速为 3000rpm。如图 3-2(a)~(d)分别为改变轴

向载荷 3000N至 11000N、径向载荷 3000N至 11000N、力矩 0N⋅m至 80N⋅m和
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轴承轴转速 3000rpm至 7000rpm时钢球所受陀螺力矩的变化示意图。

由图 3-2(a)可得，随着轴向力的增加，左列轴承钢球陀螺力矩总体呈下降

趋势，第 1至 8个钢球的陀螺力矩减小，9至 13个钢球陀螺力矩增加。其中第

5个钢球陀螺力矩在轴向力 7000N最大，载荷在 7000N前后陀螺力矩都减小。

在第 8个钢球位置处，陀螺力矩为左列钢球中最小值，并随着轴向力的增加逐

渐减小到 0°，第 7和 9个钢球陀螺力矩也会逐渐降低到 0°。右列轴承钢球陀螺

力矩随双列角接触球轴承所受轴向力的增加而增大，第 7和 8个钢球陀螺力矩

最大。图 3-2(b)所示为钢球陀螺力矩随径向力变化示意图，第 1至 8个钢球的

陀螺力矩减小，9至 13个钢球的陀螺力矩增加。轴承左列第 1，2和 13个钢球

陀螺力矩随径向力的增加而减小；第 3和 12个钢球陀螺力矩在径向力为 3000N

时突然间小；第 4和 11个钢球陀螺力矩几乎不变；第 8个钢球陀螺力矩为左列

钢球最小值，并随轴向力的增加逐渐减小到 0°，第 7和 9个钢球陀螺力矩也会

逐渐降低到 0°。轴承右列第 1至 3，12至 13个钢球陀螺力矩随径向力的增加而

增大；第 4至 11个钢球陀螺力矩随径向力的增加而减小。但径向力 7000N时第

7个钢球陀螺力矩骤减，9000N和 11000N时第 7和 8个钢球陀螺力矩骤减。

(a)轴向载荷对钢球陀螺力矩影响
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(b)径向载荷对钢球陀螺力矩影响

如图 3-2(c)所示为钢球陀螺力矩随外力矩的变化示意图。轴承左列第 1

至 4，11至 13个钢球在外力矩为 0至 40N⋅m时陀螺力矩完全相同，之后陀

螺力矩随着外力矩增大而减小；第 5至 10个钢球陀螺力矩随着外力矩的增

大总是增大，每列的第 8个钢球陀螺力矩最小。轴承右列第 1至 3，12至

13个钢球陀螺力矩随着外力矩的增加而增大；第 4至 11个钢球陀螺力矩随

着外力矩的增加而减小，但在施加的外力矩为 40N⋅m时，第 7和 8个钢球

陀螺力矩会骤降，在施加的外力矩为 60N⋅m时，第 6，7和 8个钢球陀螺

力矩会骤降，在施加的外力矩为 80N⋅m时，第 5至 9个钢球陀螺力矩会骤

降。如图 3-2(d)所示为钢球陀螺力矩随转速的变化示意图。轴承左列钢球

所受陀螺力矩随转速增加而增大，转速越大钢球的陀螺力矩越对称分布，

不同转速时第 7和 8个钢球的陀螺力矩最小。轴承右列钢球所受陀螺力矩

也随转速增加而增大。当转速不到 6000rpm时，随着转速的增加，钢球的

陀螺力矩先从轴承底部钢球向上逐渐发散减小；当转速达到 6000rpm时，

钢球的陀螺力矩先从轴承底部钢球向上逐渐发散增加。

(c)外力矩对钢球陀螺力矩影响
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(d)转速对钢球陀螺力矩影响

图 3-2不同工况对陀螺力矩的影响

3.1.3双列角接触球轴承离心力的分析

如图 3-3所示为对双列角接触球轴承施加的外力变化时，钢球所受离心力

的变化示意图。图 3-3 中对轴承施加基础条件为轴向力为 3000N，径向力为

3000N，力矩为 10N⋅m，轴承轴转速为 3000rpm。如图 3-3(a)~(d)分别为改变轴

向载荷 3000N至 11000N和径向载荷 3000N至 11000N、力矩 0N⋅m至 80N⋅m和

轴承轴转速 3000rpm至 7000rpm时钢球所受离心力的变化示意图。

图 3-3(a)所示为轴承钢球受到的离心力随轴向载荷变化示意图。随着双列

角接触球轴承所受轴向载荷的增加，左列轴承第 1至 3，12至 13个钢球的离心

力几乎相同；第 4，6，10和 11个钢球的离心力增加；第 5和 8个钢球的离心

力在轴向载荷为 5000N之前增加，超过 5000N后就会减小；第 7和 9个钢球的

离心力则在轴向载荷为 7000N之前增加，7000N之后减小。轴承右列钢球的离

心力随轴向载荷增加而增大，其中第 7和 8个钢球的离心力最大，其他钢球的

离心力以第 7和 8个钢球对称分布。图 3-3(b)所示为随着径向载荷的增加，钢

球所受离心力的变化示意图。轴承左列第 1至 4和 11至 13个钢球的离心力几

乎不随径向载荷的变化而变化，第 5至 10个钢球的离心力随径向载荷的增加不

断增大，径向力 7000N以下第 8个钢球离心力最大，径向力超过 7000N第 7个

钢球离心力最大。轴承右列第 5至 10个钢球离心力随径向载荷增大而增大，其

他钢球离心力大小不变。
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(a)轴向载荷对钢球离心力影响

(b)径向载荷对钢球离心力影响

图 3-3(c)所示为轴承钢球受到的离心力随外力矩变化示意图。轴承左列第 1

至 4和 11至 13个钢球的离心力几乎不随外力矩的变化而变化，其中第 3和 12

个钢球离心力略有下降；第 5至 10个钢球的离心力随外力矩的增加不断增大，

且离心力最大值总是在第 8个钢球处。轴承右列钢球离心力随外力矩变化不大。

但外力矩在 80N⋅m时，第 7和 8个钢球的离心力会有突增。由图 3-3(d)可得，

随着轴承转速的增加，双列角接触球轴承左右两列钢球所受离心力都会增加。

左列钢球的离心力随轴承转速的增加增速较快，同时越靠近底部的钢球离心力

越大；右列钢球的离心力随轴承转速的增加增速则较平稳，且右列每个钢球的

离心力大小几乎相同。
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(c)外力矩对钢球离心力影响

(d)转速对钢球离心力影响

图 3-3不同工况对离心力的影响

3.2双列角接触球轴承运动特性分析

3.2.1双列角接触球轴承自转速度的分析

如图 3-4所示是轴向力对双列角接触球轴承钢球自转速度的影响示意图，

其中对轴承施加的径向力为 3000N，力矩为 10N⋅m，内圈转速为 3000rpm。在

图 3-4中，轴承左列钢球的自转速度随着轴向力的增加变化为：第 1，2和 13

个钢球的自转速度几乎不变；第 3至 12个位置处的钢球自转速度逐渐增大，但

第 3至 5个钢球的自转速度增幅逐渐增大，而 10至 12个钢球自转速度的增幅

逐渐减小；第 6和第 9个钢球的自转速度在 7000N之前增加，7000N之后减小；

第 7和第 8个钢球的自转速度在 5000N之前增加，5000N之后减小。随着轴向

力的增大，左列钢球的自转速度数值的峰逐渐平缓。轴承右列钢球的自转速度

几乎不变，但是数值总体小于轴承左列钢球的自转速度数值。如图 3-5所示是

径向力对双列角接触球轴承钢球自转速度的影响示意图，其中对轴承施加的轴
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向力为 3000N，力矩为 10N⋅m，内圈转速为 3000rpm。由图 3-5可得，随着轴

承所受径向力的增大，轴承左列第 1至 4，11至 13个钢球的自转速度几乎不变，

但第 3和第 12个钢球的自转速度略有下降。直到第 5个钢球开始，钢球的自转

速度才随着径向力的增大开始变化：第 5至 7个钢球的自转速度随径向力的增

大而增大，增幅逐渐增大；第 8至 10个钢球的自转速度也随径向力的增大而增

大，但是降幅逐渐减小。且随着径向力的增大，钢球自转速度的数值大小在峰

值处逐渐趋向平缓。轴承右列钢球的自转速度随径向力的增大有几乎可忽略不

计的的增大，且第 1，2和 13个钢球的自转速度与左列相同位置钢球的自转速

度几乎相同，而第 3和第 12个钢球的自转速度略有下降并最终趋向左列的自转

速度。

图 3-4轴向力对钢球自转速度的影响 图 3-5径向力对钢球自转速度的影响

如图 3-6所示是力矩对双列角接触球轴承钢球自转速度的影响示意图，其

中对轴承施加的轴向力为 3000N，径向力为 3000N，内圈转速为 3000rpm。由

图 3-6可得，随着对轴承所施加力矩的增大，轴承左列第 1至 4，11至 13个钢

球的自转速度几乎不变，但第 3和第 12个钢球的自转速度会略有增加。第 5至

10个钢球的自转速度随力矩变化趋势为：第 5至 7个钢球的自转速度随力矩的

增大而减小，降幅逐渐增大；第 8至 10个钢球的自转速度也随径向力的增大而

减小，但降幅逐渐减小。且随着力矩的增大，钢球自转速度的数值大小在峰值

处逐渐趋向平缓。右列钢球的自转速度随着力矩的增加变化极小，第 1，2和

13个钢球的自转速度与左列相同位置钢球的自转速度几乎相同，而第 3和第 12

个钢球的自转速度略有上升。右列其他钢球的自转速度中总是小于左列的，但

在施加的力矩达到 80N⋅m时，右列第 7和第 8个钢球的自转速度会有一个明显

的增加。
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图 3-6力矩对钢球自转速度的影响

如图 3-7所示是轴承轴转速对双列角接触球轴承钢球自转速度的影响示意

图，其中对轴承施加的轴向力为 3000N，径向力为 3000N，力矩为 10N⋅m。从

图 3-7中可得，随着轴承内圈转速的增大，轴承左列钢球的自转速度增大。其

中第 1至 3和第 12至 13个钢球的自转速度相同，增幅稳定；第 4至 7个钢球

的自转速度增幅逐渐增大，第 8至 11个钢球的自转速度增幅逐渐减小。右列钢

球的自转速度也随轴承轴转速的增大而增大，且每个钢球的自转速度相同，其

中第 1至 3和第 12至 13个钢球的自转速度与左列钢球自转速度相同。

图 3-7转速对钢球自转速度的影响

3.2.2双列角接触球轴承公转速度的分析

如图 3-8所示是轴向力对双列角接触球轴承钢球公转速度的影响示意图，

其中对轴承施加的径向力为 3000N，力矩为 10N⋅m，内圈转速为 3000rpm。在

图 3-8中，轴承左列钢球的公转速度随着轴向力的增加变化为：第 1，2和 13

个钢球的公转速度几乎不变；第 3至 12个位置处的钢球公转速度逐渐增大，但

是第 3至 5个钢球公转速度的增幅逐渐增大，而 10至 12个钢球公转速度的增

幅逐渐减小；第 6和第 9个钢球的公转速度在 7000N之前增加，7000N之后减
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小；第 7和第 8个钢球的公转速度在 5000N之前增加，5000N之后减小。随着

轴向力的增大，左列钢球的公转速度数值的峰逐渐平缓。轴承右列钢球的公转

速度几乎不变，略有增加，其中第 1，2和 13个钢球的公转速度大于左列钢球，

第 3和 12个钢球公转速度与左列钢球几乎相同，其余钢球公转速度小于轴承左

列钢球的自转速度。如图 3-9所示是径向力对双列角接触球轴承钢球公转速度

的影响示意图，其中对轴承施加的轴向力为 3000N，力矩为 10N⋅m，内圈转速

为 3000rpm。由图 3-9可得，随着轴承所受径向力的增大，轴承左列第 1至 4，

11至 13个钢球的公转速度几乎不变，但第 3和第 12个钢球的公转速度略有下

降。直到第 5个钢球开始，钢球的公转速度才随着径向力的增大开始变化，第

5至 7个钢球的公转速度随径向力的增大而增大，且增幅逐渐增大。第 8至 10

个钢球的公转速度也随径向力的增大而增大，但是增幅逐渐减小。且随着径向

力的增大，钢球公转速度的数值大小在峰值处逐渐趋向平缓。轴承右列钢球的

公转速度几乎不随径向力的增大而变化，且第 1，2和 13个钢球的公转速度与

左列相同位置钢球的公转速度几乎相同。而第 3和第 12个钢球的公转速度略有

下降并最终趋向左列相同位置处的自转速度。

图 3-8轴向力对钢球公转速度的影响 图 3-9径向力对钢球公转速度的影响

如图 3-10所示是力矩对双列角接触球轴承钢球公转速度的影响示意图，其

中对轴承施加的轴向力为 3000N，径向力为 3000N，内圈转速为 3000rpm。由

图 3-10可得，随着对轴承施加力矩的增大，轴承左列第 1至 4，11至 13个钢球

的公转速度几乎不变，但第 3和第 12个钢球的公转速度会略有增加。第 5至 10

个钢球的自转速度随力矩变化趋势为：第 5至 7个钢球的自转速度随力矩的增

大而减小，且降幅逐渐增大；第 8至 10个钢球的公转速度也随径向力的增大而

减小，但降幅逐渐减小。且随着力矩的增大，钢球公转速度的数值大小在峰值
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处逐渐趋向平缓。右列钢球的公转速度随着力矩的增加变化极小，第 1，2和

13个钢球的公转速度比左列相同位置钢球的自转速度略大，而第 3和第 12个钢

球的自转速度略小。右列其他钢球的公转速度总是小于左列的，但在施加的力

矩达到 80N⋅m时，右列第 7和第 8个钢球的自转速度会有一个明显的增加。

图 3-10力矩对钢球公转速度的影响

如图 3-11所示是轴承轴的转速对双列角接触球轴承钢球公转速度的影响示

意图，其中对轴承施加的轴向力为 3000N，径向力为 3000N，力矩为 10N⋅m。

从图 3-11中可得，随着轴承内圈转速的增大，轴承左列钢球的公转速度增大。

其中第 1至 3和第 12至 13个钢球的公转速度相同，增幅稳定；第 4至 7个钢

球的公转速度增幅逐渐增大，第 8至 11个钢球的公转速度增幅逐渐减小。右列

钢球的公转速度也随轴承轴转速的增大而增大，且每个钢球的公转速度相同，

其中第 1至 3和第 12至 13个钢球的公转速度与左列钢球公转速度相同。

图 3-11转速对钢球公转速度的影响

3.3双列角接触球轴承刚度特性分析

双列角接触球轴承的工况参数和结构参数对轴承刚度有很大的影响，探究



安徽工程大学硕士学位论文

29

双列角接触球轴承不同的工况参数和结构参数对轴承刚度的影响，可对双列角

接触球轴承的设计提供有效的参考。本节分析不同工况对轴承刚度的影响，以

及在轴向力 3000N，径向力 3000N，力矩 10N⋅m，转速 1000rpm的特定工况下，

轴承的不同结构参数对轴承刚度的影响。

3.3.1工况参数对轴承刚度的影响

在径向力 3000N，力矩 10N⋅m，转速 1000rpm的工况条件下研究轴向载荷

对双列角接触球轴承刚度的影响。如图 3-12(a)所示，随着轴向载荷的增大，轴

承的轴向刚度��、径向刚度��和角刚度��都逐渐增加，这是因为轴向载荷的增

加使双列角接触球轴承右列的钢球与滚道间的接触载荷和接触角增大，左列的

钢球与滚道间的接触载荷和接触角减小，右列被“压紧”，左列被“放松”，在接

触载荷和接触角的共同作用下，左列刚度减小，右列刚度增大，两列综合影响

下，双列角接触球轴承的刚度逐渐增大。如图 3-12(b)所示，在轴向力 3000N，

力矩 10N⋅m，转速 1000rpm的工况条件下，研究径向载荷对双列角接触球轴承

刚度的影响。在联合载荷作用下，随着径向力的增加，轴承的轴向刚度、径向

刚度和角刚度都出现不同程度的下降，其中轴向刚度下降相对缓慢，轴向刚度

与径向刚度的比值逐渐增大。这是因为，在联合载荷作用下，随着径向载荷的

增大，双列角接触球轴承内部承载区的滚子球个数逐渐减小。

(a)轴向载荷对轴承刚度影响 (b)径向载荷对轴承刚度影响

图 3-12外载荷对轴承刚度的影响

在径向载荷 3000N，轴向载荷 3000N，转速 1000rpm的工况条件下，研究

力矩载荷对双列角接触球轴承的刚度的影响。如图 3-13所示，随着力矩载荷的

增加，径向刚度逐渐减小，减小幅度逐渐减小，轴向刚度在小于 60N⋅m的力矩

载荷范围内逐渐下降，在大于 60N⋅m的力矩载荷范围内逐渐增加，角刚度在小
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于 70N⋅m的力矩载荷范围内逐渐下降，在 70~100N⋅m的力矩载荷范围内逐渐增

加。随着力矩的增大，轴承左列下部钢球的接触载荷减小，左列的刚度减小，

轴承右列由原来的全部钢球承载变化为部分钢球承载，右列刚度也会减小，因

此轴承的径向刚度、轴向刚度和角刚度都急剧下降，随着力矩载荷的继续增大，

轴承左列上部钢球的接触载荷逐渐增大，而下部钢球的接触载荷不再继续减小，

左列刚度逐渐增加，右列上部接触载荷逐渐减小后保持不变，下部的接触载荷

逐渐增大，故右列的刚度呈现先减小后增大的趋势，综合两列轴承的刚度变化，

双列角接触球轴承轴向刚度、径向刚度和角刚度呈现如此变化。

图 3-13力矩载荷对轴承刚度的影响

在径向载荷 5000N，轴向载荷 3000N，力矩载荷 10N⋅m的条件下研究转速

对双列角接触球轴承的影响。如图 3-14所示，随着转速的增加，双列角接触球

轴承的轴向刚度和径向刚度都缓慢减小，在 1000~4000rpm角刚度逐渐减小，在

4000~10000rpm角刚度逐渐增大。这是由于随着转速的增大，钢球所受的离心

力逐渐增大，承载区的钢球逐渐减小，从而使的轴向刚度和径向刚度同时减小。

图 3-14转速对轴承刚度的影响
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3.3.2结构参数对轴承刚度的影响

如图 3-15(a)所示，随着外滚道曲率半径系数值的增大，轴承的轴向刚度和

角刚度会逐渐减小，而轴承的径向刚度会逐渐增大。因为外滚道曲率半径系数

值的增大会引起钢球与外滚道密合度的减小，从而钢球和外滚道之间的接触角

也会随之减小，造成轴承刚度的变化。如图 3-15(b)所示，随着内滚道曲率半径

系数值的增大，轴承的轴向刚度、径向刚度和角刚度都会逐渐减小，轴向刚度

减小的速度略小于径向刚度减小的速度。内滚道沟曲率系数值增大会导致钢球

与内滚道之间密合度的减小，从而使轴承的轴向刚度、径向刚度和角刚度都出

现不同程度的下降。因此在双列角接触球轴承设计中，通常沟曲率半径系数值

的选取不宜过大。

(a)外滚道曲率半径系数对轴承刚度影响 (b)内滚道曲率半径系数对轴承刚度的影响

图 3-15滚道曲率半径系数对轴承刚度的影响

如图 3-16(a)所示，随着轴向间隙的增大，轴向刚度和角刚度逐渐减小，径

向刚度逐渐增大。这是因为随着轴向间隙的增大会同步有接触角的减小，从而

会导致轴承角刚度的减小；同时会有承载轴向载荷能力的减弱和承载径向载荷

能力的加强，产生如下图所示的轴向刚度的减小和径向刚度的增大。如图 3-

16(b)所示，随着径向间隙的增大，径向刚度和角刚度的值整体会出现减小的趋

势，轴向刚度值会略有增加。这是因为径向间隙的增大会使外圈接触角增大，

内圈接触角减小，从而使轴承承载轴向载荷能力的增加和承载径向载荷能力的

减小，但是引起的刚度值变化很小。
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(a)轴向间隙对轴承刚度影响 (b)径向间隙对轴承刚度影响

图 3-16间隙对轴承刚度影响

如图 3-17所示，在相对倾斜角允许的变化范围内，随着倾斜角的增大，轴

承的三个刚度都会减小，且角刚度在倾斜角到达一定角度后停止变化。相对倾

斜角的增大会直接导致轴承接触角的减小，轴承承受载荷的能力减小，从而使

轴承刚度减小。预载荷对轴承刚度的影响可以通过预变形表现出来，如图 3-18

所示。在图中，随着预变形的增加，轴向刚度、径向刚度和角刚度的值都会随

之增大。预载荷的作用会提前让滚动体和内外圈间产生弹性变形，使它们间的

接触面积增加，内外圈接触角也会增大，使轴承可以承受的接触载荷增大，进

一步会引起三种刚度值的增大。

图 3-17相对倾斜角对轴承刚度的影响
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图 3-18预载荷对轴承刚度的影响

3.4双列角接触球轴承滑动特性分析

如图 3-19所示为对双列角接触球轴承施加外力变化时，钢球与滚道间相对

滑动速度变化示意图。图 3-19中对轴承施加基础条件为轴向力 3000N，径向力

3000N，力矩 10N⋅m，轴承轴转速 3000rpm。如图 3-19(a)~(d)分别为改变轴向载

荷 3000N至 11000N和径向载荷 3000N至 11000N、力矩 0N⋅m至 80N⋅m和轴承

轴转速 3000rpm至 7000rpm时钢球与滚道间相对滑动速度的变化示意图。

如图 3-19(a)所示，随着轴承受到轴向载荷的增加，轴承左列第 3和 12个钢

球与滚道间的相对滑动速度变化很小，略有变化；第 5个钢球在 5000N之前相

对滑动速度减小，在 7000N时相对滑动速度会突增到最大，随后随着轴向载荷

的增加钢球与滚道间的相对滑动速度减小；第 8个钢球在 5000N之前相对滑动

速度减小，在 5000N时达到最小值，5000N之后随着轴向载荷的增加钢球与滚

道间的相对滑动速度又逐渐增加；而第 7和 9个钢球在 7000N之前相对滑动速

度减小，在 7000N时达到最小值，之后随着轴向载荷的增加钢球与滚道间的相

对滑动速度又逐渐增加；其他位置处钢球相对滑动速度随轴向载荷的增加而减

小。轴承右列钢球与套圈间相对滑动速度随轴向载荷的增加而增大，其中第 7

和 8个钢球的相对滑动速度最大，其他钢球的相对滑动速度以第 7和 8个钢球

为中心对称分布。如图 3-19(b)所示，轴承左列钢球与滚道间的相对滑动速度随

着轴承受到径向载荷的增加而减小，第 5至 10个钢球的相对滑动速度的变化较

其他钢球大，且径向载荷越大钢球相对滑动速度变化速率越小。轴承右列钢球

与滚道间的相对滑动速度随着轴承受到径向载荷的增加变化为：轴承左列第 1

至 3，12至 13个钢球与内圈间的相对滑动速度减小，第 4至 11个钢球与内圈
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间的相对滑动速度增大。

(a)轴向载荷对钢球滑动速度的影响

(b)径向载荷对钢球滑动速度的影响

如图 3-19(c)所示，随着轴承受到外力矩的增加，轴承左列第 1和 2钢球的

相对滑动速度略有减小；第 3至 12个钢球的相对滑动速度增大，其中第 4和 11

个钢球相对滑动速度增加速度最小，越靠近第 8个钢球相对滑动速度增加幅度

越大。轴承右列第 1至 3，12至 13个钢球的相对滑动速度随外力矩的增加而增

加；第 4至 11个钢球的相对滑动速度随外力矩的增加而减小，但在外力矩为

80N⋅m时，第 7和 8个钢球的相对滑动速度会突增。如图 3-19(d)所示，随着轴

承转速的增大，轴承两列钢球的相对滑动速度都在不断增加。轴承左列钢球第

1至 4，11至 13个钢球的相对滑动速度和轴承右列同位置钢球相对滑动速度相

同；轴承左列钢球第 5至 10个钢球的相对滑动速度小于轴承右列同位置钢球的

相对滑动速度。
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(c)外力矩对钢球滑动速度的影响

(d)转速对钢球滑动速度的影响

图 3-19不同工况对钢球滑动速度的影响

3.5本章小结

本章在所建立的拟静力学模型基础上,研究了不同的工况参数对双列角接触

球轴承力学和运动学特性的影响分析。通过对双列角接触球轴承力学和运动学

特性进行分析，研究双列角接触球轴承刚度特性和打滑特性的影响。得到如下

的结论：

(1)工况对双列角接触球轴承钢球的俯仰角和受到的陀螺力矩影响几乎相同。

轴向载荷和径向载荷的增加会减小左列钢球俯仰角和受到的陀螺力矩；轴向载

荷的增加导致右列钢球俯仰角和受到的陀螺力矩都增加，但是随着径向载荷的

增加右列钢球俯仰角和受到的陀螺力矩先减小后增加再减小。外力矩的增加导

致左列列钢球俯仰角和受到的陀螺力矩先减小后增加再减小，右列钢球俯仰角

和受到的陀螺力矩先减小后增加再减小。转速对左列钢球俯仰角影响较小，会

导致右列钢球俯仰角减小；同时转速会增大左右两列钢球的陀螺力矩。轴向载

荷，径向载荷，和转速总体都会增大左右两列的离心力，外力矩的增大会使左
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列钢球离心力减小，右列钢球离心力减小，且工况对于左列的影响大于右列。

(2)双列角接触球轴承左右两列钢球的自转速度和公转速度随工况参数变化

相同。轴向载荷，径向载荷的增大会加大左列钢球的速度，但对右列钢球影响

不大。外力矩的增大会减小左列钢球的速度，对右列钢球影响也不大。转速的

增加会同时增大两列钢球的速度。

(3)轴向载荷的增大会增大双列角接触球轴承的轴向，径向和角刚度；径向

载荷和转速则会减小双列角接触球轴承的三个刚度；随着外力矩的增大轴承的

三个刚度先减小后增加。外滚道曲率半径系数和轴向间隙的增加会增大轴承的

轴向刚度和角刚度，减小径向刚度。内滚道曲率半径系数，径向间隙和相对倾

斜角的增加都会增大轴承的刚度。

(4)工况对双列角接触球轴承钢球和滚道间的相对滑动速度影响与离心力相

对应。其中轴向载荷，径向载荷和外力矩的增大对左列钢球的相对滑动速度影

响趋势与离心力相反，而转速的变大对左列钢球的相对滑动速度变化趋势与离

心力相同；右列钢球与滚道间的相对滑动速度变化趋势与离心力基本相同。
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第 4章 双列角接触球轴承热-力耦合特性分析

双列角接触球轴承在服役时由于各种摩擦会导致各部件的温度升高，轴承

的内部结构产生一定的热变形，这些变形会直接改变双列角接触球轴承钢球和

滚道的接触状态，从而影响轴承的动力学特性和热特性。为了更加准确的分析

双列角接触球轴承的生热量对轴承运动状态的影响，本章将对双列角接触球轴

承进行热分析，并与拟静力学模型结合建立双列角接触球轴承的热-力耦合模型。

4.1双列角接触球轴承热-力耦合模型

4.1.1生热分析

相比于总体法对生热量的计算，局部法计算的生热量更加准确。双列角接

触球轴承的主要生热来源为：滚子球与滚道间由于相对滑动造成的摩擦热；滚

子球由于自旋运动而生成的摩擦热；滚子球在润滑油中的搅油摩擦生热。

(1) 滚子球与滚道相对滑动摩擦生热

在图 4-1所示的球与滚道的椭圆接触区域内，对一个微小的接触单元体

x yd d 进行速度分析，所研究的接触单元体的速度 su ：

�� = ��2 + ��2 (4-1)

式中：��, ��分别为接触单元沿 x、y方向的线速度。

图 4-1 椭圆接触区的摩擦力和相对滑动速度

根据图 4-1可以得到 的表达式为：
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� = ���−1 ( ���
−���+��

) (4-2)

在椭圆接触区域内，任一微小单元的接触应力可表示为：

� = 3��
2���

1 − �
�

2
− �

�

2
1
2

= 3��
2���

1 − �2 − �2
1
2 (4-3)

其中：μ——牵引系数；q——引入系数；t——引入系数 /t y b 。

将接触应力在整个接触椭圆区域内进行二重积分即可得到滚子球与滚道间

的摩擦力以及滚子球的自转力矩。摩擦力沿 x方向的分量为：

�� = 3��
2� −1

1
− 1−�2

1−�2
1 − �2 − �2��

1
2
��� � ���� (4-4)

沿 y方向的分量为：

�� = 3��
2� −1

1
− 1−�2

1−�2
1 − �2 − �2��

1/2

��� � ���� (4-5)

球与滚道间的摩擦热可表示为：

��� = ������� ���� = ������ −1
1

− 1−�2
1+�2

����� �������, � = �, �; � = 1,2, ⋅⋅⋅ , � (4-6)

(2)滚子球因自转生成的摩擦热

滚子球的自转力矩为：

 
2

2

1/2
1 1 1/22 2 2 2

1 1

3 ( ) ( ) 1 cos( )
2π

q

s q

QM aq bt q t dtdq  


  
        (4-7)

球因自转生成的摩擦热可表示为：

�� = ���� (4-8)

(3)滚子球搅油摩擦生热

在双列角接触球轴承服役过程中，轴承腔存在润滑油和空气组成的混合体，

滚子球在经过混合体时会受到来自混合体的搅油阻力。搅油阻力可计算表示为：

�� = ������

2
( ����

2
)�( ��

4
− ��) (4-9)

其中： eff ——油气混合物的等效密度； dC ——搅油阻力系数； ct ——保

持架厚度。

油气混合物的等效密度可表示为轴承腔内润滑油体积百分含量 oilX 的函数：

���� = �������� + (1 − ����)���� (4-10)
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其中： oil ——润滑油密度； air ——空气密度。

油气混合物中润滑油的体积百分含量表达式为：

���� = 62.8 �� ���
0.37

����0.37����
1.7 (4-11)

其中：�� ���——润滑油的质量流量。

则轴承所有滚子球总的搅油摩擦生热量可表示为：

����� = �=1
� ������� (4-12)

4.1.2热传递计算

双列角接触球轴承内部有三种传热方式：轴承部分间的热传导、轴承部分

与润滑油间的热对流和两轴承部分间的热辐射，但热辐射在传热过程中影响较

小，可忽略不计。

(1) 对流传热

润滑油从双列角接触球轴承腔体流动时会带走大部分热量，还有少量的热

量传递给周围的空气，所以要分别确定轴承与润滑油以及轴承和空气间的对流

换热系数。流体经过轴承腔表面带走的热量计算公式为：

ℎ� = �� �
�

(4-13)

其中：Nu——努塞尔常数；L——固体特征尺寸；k——流体热传导系数。

双列角接触球轴承轴承腔内的润滑油以固定流速流过，且循环供油。因为

轴承腔内润滑油中混合有空气，因此套圈和油气混合物以及滚子球和油气混合

物间都是强制对流换热，强制对流换热系数为：

ℎ� = 0.332 �
�
��,���

0.5 ��,���
1/3 (4-14)

其中：  ——油气混合物热传导系数； ,r effP ——油气混合物普朗克数；

,e effR ——油气混合物雷诺数；l——特征长度。

轴承旋转主轴表面与空气间也是强制对流热传导。努塞尔常数Nu的计算公

式为：
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0.0042

0.37

30.5 9600
7300 9600

0.00308 4.432 7300

Nu Re Re
Nu Re Re
Nu Re Re

  


  
   

(4-15)

而双列角接触球轴承的轴承座是固定静止的，因此轴承座表面与空气间是

自然对流，其对流换热系数表达式为：

ℎ� = 0.3(� − ����)0.25 (4-16)

其中：T——轴承座温度； airT 为空气环境温度。

(2)热传导

双列角接触球轴承在工作过程中，滚子球与套圈、内圈与旋转轴、外圈与

轴承座及套圈之间都有热传导。可近似地将双列角接触球轴承各部件看作回转

体，把轴承的热传导模型简化为平板传热模型，则计算公式为：

� = ��
�

Δ� (4-17)

其中：k——轴承部件的热传导系数；A——有效面积；L——有效长度；

T ——两传导部件表面温度差。

(3)润滑系统的传热

双列角接触球轴承的润滑系统为润滑油循环油浴润滑，润滑油流经轴承腔

时会带走热量。设定润滑油的流量固定不变，则润滑油带走的热量计算公式为：

� = �� ��(���� − ���) (4-18)

其中：m ——质量流量； pC ——比热容； inT ， outT ——润滑油入油口和出

油口的温度。

假设润滑油的温度从入油口到出油口之间均匀分布，所以轴承腔内润滑油

的温度可看作两者温度的平均值，可得润滑系统的热平衡方程式：

� = ��−���
���,�

= 1
���,�

( ����−���
2

)

� = ����−��
����,�

= 1
����,�

( ����−���
2

)
(4-19)

其中： cT ——轴承腔内润滑油温度； ,in cR ， ,out cR ——入油口和出油口与腔

内之间的热阻。

(4)确定节点间的热阻
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对双列角接触球轴承进行热特性分析时，用热网络法划分轴承内部的节点，

热量在各个节点之间的传递过程会受热阻的限制。考虑前面分析的两种传热方

式，其中热传导的热阻可表示为：

�� = �
���

(4-20)

其中： tA——热传导面积。而热对流热阻为：

�� = 1
ℎ���

(4-21)

其中：��——对流换热的有效面积；ℎ�——对流换热系数。

联立式(4-18)和(4-19)，可得润滑油系统的热阻：

���,� = ����,� = 1
2�� ��

(4-22)

4.1.3模型建立

在双列角接触球轴承工作过程中，轴承内部各部件的温度会逐渐升高，各

个部件也会发生相应的热变形，这些变形将作用于轴承，直接改变双列角接触

球轴承钢球和滚道的接触状态，从而影响双列角接触球轴承的动力学特性。为

准确地研究生热对轴承打滑特性的影响，本文将拟静力学模型和热分析模型耦

合，建立热-力耦合模型。

轴承各部件的热变形 u计算公式为：

� = �Δ�� (4-23)

其中：——轴承各部分热膨胀系数； T ——温度的增加量；�——各部

分直径。

本文建立的模型假设外圈固定，内圈随旋转主轴转动。则内圈的径向热变

形计算公式为：

�� = �������� + [�����(1 + ��) − �����]
�2

���
(4-24)

其中： i ， s ——内圈和主轴的热膨胀系数； iT ， sT ——内圈和主轴

的温度增长量； s ——旋转主轴泊松比；d——内圈内径； gid ——内滚道直径。

同时，固定在轴承座上的外圈径向热变形计算公式为：

�� = �ℎ��ℎ(1 + �ℎ)��� (4-25)
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其中： goD ——外滚道直径。滚子球的热变形计算公式为：

�� = ������ (4-26)

其中： b ——滚子球的热膨胀系数； bT ——轴承座的温度变化；D——

球直径。

则内外套圈间的径向相对热变形为：

�� = �� − �� − 2�� (4-27)

轴向相对热变形为：

�� = (�ℎ��ℎ�ℎ − �������)/2 (4-28)

其中： sL ， hL ——旋转主轴的长度和轴承座的长度。

在建立的双列角接触球轴承热-力耦合模型中，通过计算得出节点的温度，

将两次计算的节点温度差与设置的阈值进行比较，若则结束循环并输出结果，

若不小于则将计算的轴承各部分热变形加到各部件原结构参数中再次计算，直

到小于阈值。

4..2双列角接触球轴承热-力耦合下滑动特性分析

如图 4-2所示为热耦合下双列角接触球轴承外力变化时，钢球与滚道间相

对滑动速度变化示意图。图 4-2中对轴承施加基础外力条件轴向力为 3000N，

径向力 3000N，力矩 10N⋅m，轴承轴转速 3000rpm。如图 4-2(a)~(d)分别为改变

轴向载荷 3000N至 11000N和径向载荷 3000N至 11000N、力矩 0N⋅m至 80N⋅m

和轴承轴转速 3000rpm至 7000rpm时钢球与滚道间相对滑动速度的变化示意图。

如图 4-2(a)所示，随着轴承所受轴向载荷的增加，轴承左列第 3和 12个钢

球与滚道间的相对滑动速度略有变化；第 5个钢球在 5000N前相对滑动速度减

小，在 7000N时相对滑动速度突增到最大，随后随着轴向载荷的增加钢球与滚

道间相对滑动速度减小；第 8个钢球在 7000N前相对滑动速度减小，在 7000N

时达到最小值，7000N后随着轴向载荷的增加钢球与滚道间的相对滑动速度又

逐渐增加；而第 7和 9个钢球在 9000N前相对滑动速度减小，在 9000N时达到

最小值，之后随着轴向载荷的增加钢球与滚道间相对滑动速度又逐渐增加；其

他位置处钢球相对滑动速度随轴向载荷的增加而减小。轴承右列钢球与套圈间

相对滑动速度随轴向载荷的增加而增大，其中第 7和 8个钢球的相对滑动速度
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最大，其他钢球的相对滑动速度以此为中心呈对称分布。如图 4-2(b)所示，径

向载荷在 9000N前，轴承左列钢球与滚道间的相对滑动速度随着轴承受到径向

载荷的增加而减小；径向载荷 9000N后，钢球与滚道间相对滑动速度突增。轴

承右列钢球与滚道间相对滑动速度随着轴承受到径向载荷的增加变化为：径向

载荷在 9000N前，轴承右列钢球与滚道间的相对滑动速度随着轴承受到径向载

荷的增加而增大；径向载荷 9000N之后，钢球与滚道间的相对滑动速度会减小。

(a)耦合时轴向载荷对钢球滑动速度的影响

(b)耦合时径向载荷对钢球滑动速度的影响

如图 4-2(c)所示，随着双列角接触球轴承受到外力矩的增加，轴承左列第 1

和 2个钢球的相对滑动速度略有减小；第 4至 11个钢球的相对滑动速度降低，

其中第 3和 12个钢球相对滑动速度几乎不变。轴承右列第 1至 3，12至 13个

钢球的相对滑动速度随外力矩的增加而减小；第 4至 11个钢球的相对滑动速度

随外力矩的增大而增加。如图 4-2(d)所示，随着轴承转速的增大，两列钢球的

相对滑动速度都在不断增加。轴承左列钢球第 1至 4，11至 13个钢球的相对滑

动速度和轴承右列同位置钢球相对滑动速度相同；轴承左列钢球第 5至 10个钢

球的相对滑动速度小于轴承右列同位置钢球的相对滑动速度。
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(c)耦合时外力矩对钢球滑动速度的影响

(d)耦合时转速对钢球滑动速度的影响

图 4-2耦合时不同工况对钢球滑动速度的影响

4..3双列角接触球轴承热变形分析

双列角接触球轴承在不同工况下转动产生不同的热量，轴承的各部分也会

发生不同程度的形变量，这些形变量会改变轴承的结构，间接影响轴承的服役

效果。下文将研究不同工况的变化对轴承主要部位热变形量的影响。

4.3.1轴向载荷对轴承热变形量影响

如图 4-3所示，研究轴向载荷从 1000到 9000N变化时双列角接触球轴承的

热变形量，固定径向载荷为 3000N，力矩载荷为 10N⋅m，转速为 3000rpm。

从 4-3(a)可得，随着轴向载荷的增大，轴承左右两列的内外套圈沟道热变

形量都在增加，且增速逐渐加大。轴承外圈的沟道热变形量大于内圈沟道的热

变形量，同时右列相同套圈的热变形量在相同轴向载荷下总是高于左列套圈。

图 4-3(b)为轴向载荷对钢球热变形量的影响示意图，随着轴向载荷的增大，左

右两列钢球热变形量都增加，增速逐渐增大，且右列钢球热变形量较左列略大。
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(a)轴向载荷对套圈沟道热变形量的影响

(b)轴向载荷对钢球热变形量的影响

从图 4-3(c)可得：随着轴向载荷的增大，轴承左右两列内圈轴向热变形量

都增大，且大小相同；而右列外圈轴向热变形量随轴向载荷增大的增大量大于

左列外圈。内圈的轴向热变形量略大于外圈。图 4-3(d)为轴向载荷对轴承径向

热变形量的影响示意图。左右两列轴承径向热变形量相同，都随着轴向载荷的

增大而增大。

(c)轴向载荷对轴向热变形量的影响
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(d)轴向载荷对径向热变形量的影响

图 4-3 轴向载荷对热变形量的影响

4.3.2径向载荷对轴承热变形量影响

如图 4-4所示，研究径向载荷从 1000到 9000N变化时双列角接触球轴承的

热变形量，固定轴向载荷为 3000N，力矩载荷为 10N⋅m，转速为 3000rpm。

从 4-4(a)可得，随着径向载荷的增大，轴承左右两列的内外圈沟道热变形

量都在增加，且增速逐渐加大。轴承外圈的沟道热变形量大于内圈沟道的热变

形量，同时右列相同套圈沟道的热变形量在相同径向载荷下总是高于左列套圈。

图 4-4(b)为径向载荷对钢球热变形量影响示意图，随着径向载荷的增大，左右

两列钢球的热变形量都增加，增速逐渐增大，且右列钢球热变形量较左列略大。

(a)径向载荷对套圈沟道热变形量的影响
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(b)径向载荷对钢球热变形量的影响

从图 4-4(c)可得：随着径向载荷的增大，轴承左右两列内圈轴向热变形量

都增大，且大小相同；而右列外圈轴向热变形量随径向载荷增大的增大量大于

左列外圈。内圈的轴向热变形量略大于外圈。图 4-4(d)为径向载荷对轴承径向

热变形量的影响示意图。左右两列轴承径向热变形量相同，都随着径向载荷的

增大而增大。轴向载荷和径向载荷的增大都会导致套圈沟道热变形量，钢球热

变形量，轴承轴向和径向热变形量的增大，两者对热变形量的变化趋势也大致

相同，但轴向载荷对热变形的变化量影响明显大于径向载荷。

(c)径向载荷对轴向热变形量的影响
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(d)径向载荷对径向热变形量的影响

图 4-4 径向载荷对热变形量的影响

4.3.3转速对轴承热变形量影响

如图 4-5所示，研究转速从 1000到 9000rpm变化时双列角接触球轴承的热

变形量，固定轴向载荷 3000N，径向载荷 3000N，力矩载荷 10N⋅m。

如图 4-5(a)所示，随着轴承转速的增加，轴承左右两列的内外套圈沟道热

变形量都在增加，但增速逐渐减小。轴承外圈的沟道热变形量大于内圈沟道的

热变形量，同时右列相同套圈沟道的热变形量在相同转速下总是高于左列套圈。

图 4-5(b)为转速对钢球热变形量的影响示意图，随着转速的增大，左右两列钢

球的热变形量都增加，增速逐渐减小，且右列钢球热变形量较左列略大。

(a)转速对套圈沟道热变形量的影响
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(b)转速对钢球热变形量的影响

从图 4-5(c)可得：随着转速的增大，轴承左右两列内圈轴向热变形量都增

大，且大小几乎相同；而右列外圈轴向热变形量随转速增大量大于左列外圈。

内圈的轴向热变形量略大于外圈。图 4-5(d)所示为转速对轴承径向热变形量的

影响示意图。左右两列轴承径向热变形量相同，都随着径向载荷的增大而增大。

(c)转速对轴向热变形量的影响

(d)转速对径向热变形量的影响

图 4-5转速对热变形量的影响
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4.4双列角接触球轴承热耦合和未耦合时对刚度的影响

如图 4-6所示为热耦合和未耦合时轴向载荷对双列角接触球轴承刚度的影

响对比图，径向载荷固定为 3000N，力矩为 10N⋅m，转速为 1000rpm。

图 4-6(a)为变轴向载荷下热耦合和未耦合时的轴向和径向刚度变化示意图。

随着轴向载荷的增大，轴承热耦合和未耦合时的轴向和径向刚度都会增大，增

速逐渐减小，同时轴向刚度的增速大于径向刚度。热耦合时的轴向和径向刚度

都小于未耦合时，且轴向载荷越大，刚度差距越大。如图 4-6(b)所示，角刚度

在热耦合和未耦合时都随轴向载荷的增大而增大，但热耦合时的角刚度小于未

耦合时的角刚度。

(a)耦合和未耦合时轴向和径向刚度的对比

(b)耦合和未耦合时角刚度的对比

图 4-6耦合和未耦合时轴向载荷对轴承刚度的影响

如图 4-7所示为热耦合和未耦合时径向载荷对双列角接触球轴承刚度的影

响对比图，轴向载荷固定为 3000N，力矩为 10N⋅m，转速为 1000rpm。

图 4-7(a)为变径向载荷下热耦合和未耦合时的轴向和径向刚度变化示意图。
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随着径向载荷的增大，轴承热耦合和未耦合时的轴向和径向刚度都会减小，热

耦合时的降速大于未耦合时，同时轴向刚度的降速大于径向刚度。热耦合时的

轴向和径向刚度都小于未耦合时，且径向载荷越大，刚度差距越大。如图 4-7(b)

所示，角刚度在热耦合和未耦合时都随轴向载荷的增大而减小，但热耦合时的

角刚度小于未耦合时的角刚度。径向载荷热耦合时对轴承刚度的影响明显小于

轴向载荷。

(a)耦合和未耦合时轴向和径向刚度的对比

(b)耦合和未耦合时角刚度的对比

图 4-7耦合和未耦合时径向载荷对轴承刚度的影响

如图 4-8所示为热耦合和未耦合时转速对双列角接触球轴承刚度的影响对

比图，轴向载荷固定为 3000N，径向载荷为 3000N，力矩为 10N⋅m。

图 4-8(a)为变转速下热耦合和未耦合时的轴向和径向刚度变化示意图。随

着轴承转速的增大，轴承热耦合和未耦合时的轴向和径向刚度都在减小，其中

轴向刚度热耦合时的降速大于未耦合时，且在热耦合时下降速度远大于径向刚

度。热耦合时轴承轴向和径向刚度都小于未耦合时刚度。如图 4-8(b)所示，角

刚度在热耦合和未耦合时都随转速的增大而减小，但热耦合时的角刚度小于未

耦合时的角刚度。
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(a)耦合和未耦合时轴向和径向刚度的对比

(b)耦合和未耦合时角刚度的对比

图 4-8耦合和未耦合时转速对轴承刚度的影响

4.5双列角接触球轴承热耦合和未耦合时对打滑的影响

如图 4-9至图 4-11中所示为对双列角接触球轴承施加相同外力条件时，钢

球与滚道间相对滑动速度在热耦合与未耦合下的对比变化示意图。下图中对轴

承施加基础条件为轴向力为 3000N，径向力为 3000N，力矩为 10N⋅m，轴承轴

转速为 3000rpm。如图 4-9至图 4-11分别为设定轴向载荷 5000N和 9000N，径

向载荷 5000N和 9000N以及轴承轴转速 3000rpm和 7000rpm时钢球与滚道间相

对滑动速度的变化示意图。

如图 4-9所示为双列角接触球轴承在加载不同轴向载荷作用时，热耦合和

未耦合下钢球与滚道间相对滑动速度的对比图。图 4-9(a)和(b)分别为轴向载荷

5000N和 9000N时钢球的相对滑动速度变化图。其中左列轴承热耦合时钢球与

滚道间相对滑动速度较未耦合时明显增大，第 1至 3，12至 13个钢球的相对滑

动速度较为接近，越靠近第 8个钢球相对滑动速度增长率越大，分别为 2.18%
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和 2.55%。右列轴承热耦合时钢球与滚道间相对滑动速度较未耦合时则相对减

小，钢球的相对滑动速度对称分布。同时，随着轴向载荷的增大热耦合时的钢

球与滚道间相对滑动速度略有减小。

(a)5000N轴向载荷下滑动速度的对比

(b) 9000N轴向载荷下滑动速度的对比

图 4-9耦合和未耦合时轴向载荷对滑动速度的影响

如图 4-10所示为双列角接触球轴承在加载不同径向载荷作用时，热耦合和

未耦合下钢球与滚道间相对滑动速度的对比图。图 4-10(a)和(b)分别为径向载荷

5000N和 9000N时钢球的相对滑动速度变化图。左列轴承热耦合时钢球与滚道

间相对滑动速度较未耦合时明显增大，增大率最高分别为 4.17%和 2.48%，分

别为第 7和 8个钢球处。右列轴承热耦合时钢球与滚道间相对滑动速度较未耦

合时则相对减小，钢球的相对滑动速度对称分布。同时，随着径向载荷的增大

热耦合时的钢球与滚道间相对滑动速度会增大。
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(a)5000N径向载荷下滑动速度的对比

(b) 9000N径向载荷下滑动速度的对比

图 4-10 耦合和未耦合时径向载荷对滑动速度的影响

如图 4-11所示为双列角接触球轴承在加载不同转速作用下，热耦合和未耦

合下钢球与内滚道间相对滑动速度的对比图。图 4-11(a)和(b)分别为转速

3000rpm和 7000rpm时钢球的相对滑动速度变化图。左列轴承热耦合时钢球与

内滚道间相对滑动速度较未耦合时明显增大，增大率最高分别为 1.34%和 2.0%，

为第 8个钢球处。右列轴承热耦合时钢球与内滚道间相对滑动速度较未耦合时

则相对减小，钢球的相对滑动速度对称分布。同时，随着转速的增大热耦合时

的钢球与内滚道间相对滑动速度会明显增大。
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(a)3000rpm转速下滑动速度的对比

(b) 7000rpm转速下滑动速度的对比

图 4-11耦合和未耦合时转速对滑动速度的影响

4.6本章小结

本章对双列角接触球轴承服役过程中的生热进行了计算。分析了双列角接

触球轴承内部的三种热传递方法：热对流，热传导和润滑系统的传热，利用热

量传递的结果计算热阻，再利用热阻和生热量建立各个节点的稳态热平衡方程

计算个节点温度。最后将温度变化引起的热变形带入拟静力学中计算，建立双

列角接触球轴承热-力耦合模型。在此基础上对不同工况下双列角接触球轴承打

滑特性进行了研究。并对双列角接触球轴承服役过程中产生的结构热变形进行

分析。再进一步研究轴承刚度和打滑特性的变化，并作出轴承在热耦合与未耦

合下的变化对比。得到如下结论：

(1) 轴承热-力耦合时，随着轴向载荷，径向载荷和外力矩的增大，左列轴

承钢球与滚道相对滑动速度减小，右列钢球与滚道相对滑动速度增大。随着轴

承转速的增大，左右两列轴承钢球与滚道相对滑动速度都会增加。
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(2)轴向载荷，径向载荷和轴承转速的增加都会增大双列角接触球轴承的内

外套圈沟道热变形量，钢球热变形量，轴承的轴向热变形量和径向热变形量。

但是随着轴向载荷和径向载荷的增加，热变形量增速增大，而随着轴承转速的

增加，热变形量增速减小。

(3)随着轴向载荷和径向载荷的增大，热耦合下的双列角接触球轴承轴向，

径向和角刚度都小于未耦合下的刚度。但在径向载荷的影响下，轴承热耦合下

刚度远小于未耦合。随着转速的增加，热耦合下的双列角接触球轴承轴向刚度

和角刚度小于未耦合，径向刚度大于未耦合时的刚度。

(4)轴向载荷，径向载荷和轴承转速的增加都会增大双列角接触球轴承左列

轴承热耦合时的轴向，径向和角刚度，同时减小右列轴承热耦合时的刚度。热

耦合下的刚度会随径向载荷和转速的增加而增大，随轴向载荷的增大略有减小。

(5)在相同外载荷时，双列角接触球轴承左列热耦合时的相对滑动速度小于

未耦合，右列热耦合时的相对滑动速度略大于未耦合时。且随着轴向载荷和径

向载荷的增大，钢球相对滑动速度略有增加；但随着轴承转速的增大，相对滑

动速度明显增大。
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第 5章 双列角接触球轴承热耦合实验分析

为了验证上文中建立的拟静力学-热耦合程序的准确性，本章将利用图 5-1

中的轴承寿命预测试验台进行温度实验验证。实验台系统由钢结构平台、滚动

轴承转子系统、高速电机、被试轴承系统、转速转矩传感器、联轴器、润滑油

箱、加载油站、径向轴向加载系统以及智能电气控制系统组成。如图 5-2所示

是轴承寿命预测试验台的主要组件分布二维平面示意图。

(a)试验台三维图 (b)试验台实物图

图 5-1轴承寿命预测试验台

1-钢结构平台；2-接线盒；3-电主轴；4-线槽；5-联轴器 1；6-转速转矩传感器；7-联轴器 2；

8-防油端盒；9-轴承寿命上箱体 1；10-轴承寿命上箱体 2；11-液压缸支架；12-径向加载液

压缸；13-轴承寿命下箱体；14-高温润滑油箱；15-油箱；16-风冷却器；17-电主轴支架；

18-支撑轴承 1；19-转子；20-支撑轴承 2；21-被试轴承座；22-轴向加载端盖；23-轴向加载

油缸；24-过滤器；25-回油接口

图 5-2试验台主要组件分布二维图

5.1试验台原理
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试验台原理框架图如图 5-3所示，实验台由高速电机带动电主轴转动，通

过联轴器 1 连接到转速转矩传感器，再通过联轴器 2 连接到转子带动转子的转

动，支撑轴承支撑转子的转动。被试轴承安装在转子的末尾处，通过轴向和径

向加载油缸对被试轴承进行加载。加载装置为液压缸，采用液压加载方式，配

置有液压油站。高速电机的额定电压为 380V，额定功率为 5.5kW，额定频率为

599Hz，最高转速可达 11000rpm。转速转矩传感器的额定转速为 10000rpm，额

定容量为±20N·m，反应性能为 1kHz，信号延迟 0.6ms(50%反应)，滞后为

0.03%。

图 5-3试验台原理框架图

支撑轴承安装示意图如图 5-4所示，其中支撑轴承 1部件为 NU208ECP型

号圆柱滚子轴承，支撑轴承 2部件为两组 7208型号角接触球轴承。三组支撑轴

承的尺寸相同，均为外径为 80mm，内径为 40mm，厚度为 18mm。被试轴承选

用 3205 型号的双列角接触球轴承，外径为 52mm,内径为 25mm，厚度为

20.6mm。

图 5-4支撑轴承安装示意图

支撑轴承座部分为一体式，由箱体支撑，起到支撑及收集油液作用。同时
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为防止支撑轴承服役时产生的热量对被试轴承造成影响，本实验台对支撑轴承

与被试轴承各配有一套润滑系统。支撑轴承配备为普通润滑油站，被试轴承配

备为加热润滑油站，最大加热温度可达 100℃，支撑轴承与被试轴承润滑油站

均配有节流阀调节流量。如图 5-5所示，被试轴承座配有两个流量传感器，分

别测量两套油路的流量。其中一套油路对被试轴承进行调节，调节量程较大，

调节幅度较大；另一套油路对支撑支撑进行调节，调节量程较小，精确调整流

量。流量传感器采用黄铜金属壳体和 SrFeO陶瓷磁体，精度等级±2%，最大压

力值 2MPa。

图 5-5流量传感器安装位置及通断示意图

调节的被试轴承流量数据实时显示在如图 5-6中的控制柜操作界面上。同

时两个支撑轴承的外圈分别配备有一个温度传感器，被试轴承轴承座也安装有

一个温度传感器，三个温度传感器的温度数据都显示在控制柜的操作面板上。

操作面板主体分为十个部分：控制电机正反转；控制润滑油站和加热油站的启

停；设定转速数值；控制电机启动；黄色警告栏；报警信息故障复位按钮；试

验台俯视图动画；实时数据参数反馈；径向加载控制区域；轴向加载控制区域。

其中压力加载调节与控制采用电动控制，最大加载力为 1.0T，配有压力传感器

量程为 2T。
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图 5-6操作界面参考图

5.2实验原理

为了计算双列角接触球轴承在服役过程中的温度，通过热网格法对轴承进

行关键性节点的划分。热网络法主要是在双列角接触球轴承体系上选择建立热

节点，这些热节点代表轴承系统空间中相应点位的温度，多个节点间热的传递

形成了热网络，然后建立平衡方程组，求得的结果就是各热节点的温度。假设

滚子球与滚道间的摩擦生热量平均地分配给球和滚道，可得各节点的稳态热平

衡方程：

1

1 ( )=
n

j i i
j i j

T T P
R 


（5-1）

式中： iP——节点 i处的生热量； jT ——与节点 i相邻的节点温度； i jR  —

—节点 i和节点 j之间的热阻。

5.3实验验证

本实验对双列角接触球轴承外圈温度测量，进行不同轴向载荷，径向载荷，

旋转主轴转速和润滑油流量下模型计算温度和实际实验温度的对比实验，来验

证本文建立的热-力耦合模型的正确性。每组更换实验载荷工况后运行五分钟后

记录数据，再更换下一组工况条件进行实验。每组实验结束后温度会升高，待

冷却至室温后才可进行下一轮实验。

如图 5-8所示为不同轴向载荷时双列角接触球轴承模型计算的外圈温度结
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果与实验结果对比图。实验时的外载荷条件为：径向载荷 1500N，旋转主轴转

速 2000rpm，润滑油流量 40.8L/h，轴向载荷变化范围为 2000至 5500N。由于

实验时室温低于常温，所以润滑油箱内润滑油初始温度较低，所以实验所得轴

承外圈温度低于模型计算温度，轴承外圈计算温度与实际温度温度差随着轴向

载荷的增大而加大。其中轴承外圈温度误差最大在轴向载荷 2000N处，误差为

13.6%，误差在合理范围内。

图 5-8不同轴向载荷时外圈温度对比

图 5-9所示为轴向载荷 2000N，转速 2000rpm，润滑油流量为 30L/h时，径

向载荷变化为 1000至 4500N时双列角接触球轴承外圈温度计算结果与实验结

果对比图。实验所得轴承外圈温度低于计算温度，轴承外圈计算温度与实际温

度温度差随着径向载荷的增大都逐渐减小。其中轴承外圈温度误差最大在轴向

载荷 1000N处，误差为 12.2%，误差在合理范围内。

图 5-9不同径向载荷时外圈温度对比

如图 5-10所示为轴向载荷 3000N，径向载荷 2500N，润滑油流量为 30L/h

时，轴承轴转速变化为 1000至 5000rpm时外圈温度计算结果与实验结果对比图。

实验所得轴承外圈的计算温度与实际温度温度差随着转速的增大逐渐减小，轴
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承外圈温度低于计算温度。其中轴承外圈计算温度较实验温度误差最大在轴向

载荷 1500rpm处，误差为 16.7%，误差在合理范围内。随着转速的增大，轴承

轴的摩擦热和电机热量会被润滑油带出，导致实验测得温度大于计算温度。

图 5-10不同转速时外圈温度对比

如图 5-11所示为不同润滑油流量下轴承外圈的模型计算温度与实验温度。

设定轴向载荷为 3000N，径向载荷为 500N，转速为 2000rpm，润滑油流量变换

为 55L/h至 95L/h。实验所得轴承外圈的计算温度随着润滑油流量的增大逐渐减

小，实验温度随着润滑油流量的增大而平缓减小。轴承外圈实验温度低于计算

温度，但随着润滑油流量增加外圈的实验温度将会高于计算温度。其中轴承套

圈计算温度较实验温度误差最大在润滑油流量 65L/h处，误差为 1.9%，误差在

合理范围内。

图 5-11不同润滑油流量时外圈温度对比

5.4本章小结

本章设计实验测量双列角接触球轴承外圈温度和出油口温度，设计了不同

轴向载荷，径向载荷，旋转主轴转速和润滑油流量下模型计算温度和实际实验
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温度的对比实验，来验证本文建立的热-力耦合模型的正确性。得到以下结论：

(1)在进行的不同轴向载荷，径向载荷，旋转主轴转速和润滑油流量四组实

验下，双列角接触球轴承的外圈模型计算温度都大于实验测量温度；

(2)在进行的不同轴向载荷，径向载荷，旋转主轴转速和润滑油流量四组实

验下，双列角接触球轴承的外圈模型计算温度与实验温度的误差都小于 20%，

在合理误差范围之内。
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第 6章 总结与展望

6.1主要总结

本文从双列角接触球轴承滚子球的一般运动入手，通过轴承内部位置矢量

的坐标变化建立了双列角接触球轴承的拟静力学模型，结合热特性分析模型，

建立了热-力耦合分析模型。基于建立的热-力模型对不同工况参数下双列角接

触球轴承力学特性和运动学特性进行了研究，又对双列角接触球轴承刚度特性

和打滑特性的影响进行了研究。通过双列角接触球轴承服役过程中产生的结构

热变形进行研究，从而进一步研究生热对轴承刚度和打滑特性的影响。得到以

下结论:

(1)轴向载荷的增加会使轴承左列钢球与内外滚道接触载荷减小，轴承右列

钢球与内外滚道接触载荷增加；径向载荷的增加会使轴承左列钢球与内外滚道

接触载荷减小，轴承右列钢球与内外滚道接触载荷先减小后增加再减小；力矩

载荷的增加会使轴承左列钢球与内外滚道接触载荷先减小后增加再减小，轴承

右列钢球与内外滚道接触载荷先增加后减小再增加。

(2)轴向载荷的增大会增大双列角接触球轴承的轴向，径向和角刚度；径向

载荷和转速则会减小双列角接触球轴承的三个刚度；随着外力矩的增大轴承的

三个刚度先减小后增加。外滚道曲率半径系数和轴向间隙的增加会增大轴承的

轴向刚度和角刚度，减小径向刚度。内滚道曲率半径系数，径向间隙和相对倾

斜角的增加都会增大轴承的刚度。

(3)轴向载荷，径向载荷，和转速总体都会增大左右两列的离心力，外力矩

的增大会使左列钢球离心力减小，右列钢球离心力减小，且工况对于左列的影

响大于右列。工况对双列角接触球轴承钢球和滚道间的相对滑动速度影响与离

心力相对应。其中轴向载荷，径向载荷和外力矩的增大对左列钢球的相对滑动

速度变化趋势的影响与对离心力的影响相反，而旋转主轴转速的增加对左列钢

球的相对滑动速度变化趋势的影响与对离心力的影响相同；对右列钢球的相对

滑动速度变化趋势的影响与离心力基本相同。

(4) 轴承热-力耦合时，随着轴向载荷，径向载荷和外力矩的增大，左列轴

承钢球与滚道的相对滑动速度减小，右列钢球与滚道相对滑动速度增大。随着
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旋转主轴转速的增加，左右两列轴承的钢球与滚道相对滑动速度都会增加。

(5)轴向载荷，径向载荷和轴承转速的增加都会增大双列角接触球轴承的内

外套圈沟道热变形量，钢球热变形量，轴承的轴向热变形量和径向热变形量。

但是随着轴向载荷和径向载荷的增加，热变形量增速增大，而随着轴承转速的

增加，热变形量增速减小。随着轴向载荷和径向载荷的增大，热耦合下的双列

角接触球轴承轴向，径向和角刚度都小于未耦合下的刚度。但在径向载荷的影

响下，轴承热耦合下刚度远小于未耦合。随着转速的增加，热耦合下的双列角

接触球轴承轴向刚度和角刚度小于未耦合，径向刚度大于未耦合时的刚度。在

相同外载荷时，双列角接触球轴承左列热耦合时的相对滑动速度小于未耦合，

右列热耦合时的相对滑动速度略大于未耦合时。且随着轴向载荷和径向载荷的

增大，轴承相对滑动速度略有增加；但随着轴承转速的增大，相对滑动速度明

显增大。

6.2 展望

在对双列角接触球轴承打滑特性的研究过程中，还存在以下不足：

(1)本文所建立的拟静力学模型通过对轴承的运动分析入手，其中没有考虑

保持架的因素。

(2)本文只考虑了三种主要的生热方式。通过划分温度节点的方法模拟传热

系统进行热特性分析时，也只计算了热对流，热传导和润滑系统的传热。但双

列角接触球轴承内部真实的热机制远要复杂，本文简化了生热散热方式。

(3)本文的实验是在低于室温下进行的，传感器测得轴承的温度为稳态温度，

且传感器使用金属探头，都会导致实验结果有偏差。
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宝贵的经验和精神将成为我永远的财富。也要感谢我的学长崔兆良研究生，感

谢他在程序编程问题上对我的耐心教导，使我顺利完成了对论文程序的编写。

同时感谢代鹏师兄和冉海风师兄对我对我论文撰写过程中遇到问题的帮助

解答，给予我许多意见和帮助，他们对待学习认真严谨的态度对我的学习生涯

也产生了一定的影响。感谢与凌鑫，任英虎，姚金结，柯启迪，李贻良，王龙，

熊元昊，汪晶晶等诸多同学一起度过的时光。也感谢我家人在我硕士期间对我

的支持与帮助。

感谢安徽工程大学对我的教育！
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