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高速三点球轴承主动散热方法研究

摘 要

作为航空发动机主轴中“五支点轴承”的典型零件，三点接触球

轴承服役性能直接影响航空发动机整机工作的可靠性。然而，受航空

发动机服役工况的影响，三点接触球轴承需要在高速、乏油、高温、

重载等极限工况下稳定工作，以致其不得不面对极限工况所带来的高

温挑战，严重影响轴承自身及航空发动机的服役稳定性。因此，本文

以三点接触球轴承为研究对象，进行生热及散热机理研究，以期获得

一种有效的三点接触球轴承主动散热方法，主要研究内容如下：

（1）建立了三点球轴承拟静力学分析模型，基于局部法计算轴

承生热功耗，发展了三点接触球轴承生热分析方法，分析了工况和结

构参数对三点球轴承生热的影响。结果表明：在改变轴承转速和载荷

力的工况下，外圈滑动摩擦和内圈自旋摩擦功耗占比较大；在改变轴

承的沟曲率系数和初始接触角的结构参数时，球的自旋摩擦和外圈差

动摩擦功耗占比较大。

（2）利用热网格法建立了三点球轴承热分析模型，在构建热传

递模型时，根据轴承的结构，润滑油的特性等参数，计算出换热系数

和各节点间的热阻，再建立各节点的热平衡方程，求得每一个温度节

点的温度，同时通过改变工况条件来探究轴承节点的温度变化情况。

结果表明：三点接触球轴承在高速运转的过程中温度较高的节点主要
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是球与内外圈接触点，内圈温度以及主轴温度。

（3）利用有限元法对三点球轴承模型进行分析，建立带有主动

外圈的三点球轴承散热模型，建立流固耦合模型，分析轴承主动散热

温度场变化，从而对轴承主动散热的效率进行分析。设置了不同的入

油口油温，从而分析在不同的油温下，三点球轴承主动外圈散热效率

的变化，经过分析计算，轴承外圈的平均温度相较于没有螺旋槽的轴

承外圈降低了约 20%，散热效果良好。

（4）最后通过对高速三点球轴承进行试验验证，对设计有主动

外圈的三点球轴承进行散热试验，进而验证理论分析及仿真结果。对

三点球轴承在改变转速，改变入口油温等条件下对轴承进行试验验证，

试验结果显示在有轴承外圈螺旋槽散热的工况下，轴承外圈的温度明

显降低，与前文的散热分析结果一致。

本文基于拟静力学对三点球轴承在高速的工况下轴承的功耗和

节点温度进行了分析，设计了针对三点球轴承的主动外圈散热并对散

热结果进行分析，为高速三点球轴承主动外圈散热的设计提供依据，

具有一定的应用价值。

关键词：三点球轴承，螺旋槽，轴承散热，计算流体力学，流固耦合
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RESEARCH ON ACTIVE HEAT DISSIPATION METHOD OF

HIGH SPEED THREE-SPOT BEARING

ABSTRACT

As a typical part of "five-point bearing" in aero engine spindle, the

service performance of three-point contact ball bearing directly affects the

reliability of the aero engine. However, affected by the service conditions

of aviation engines, three-point contact ball bearings need to work stably

under extreme conditions such as high speed, depleted oil, high

temperature and heavy load, so that they have to face the high

temperature challenges brought by extreme conditions, which seriously

affects the service stability of bearings themselves and aviation engines.

Therefore, this paper takes three-point contact ball bearing as the research

object to study the mechanism of heat generation and heat dissipation, in

order to obtain an effective active heat dissipation method of three-point

contact ball bearing. The main research contents are as follows:

(1) The pseudo-static analysis model of three-point ball bearing was

established, and the heat generation analysis method of three-point

contact ball bearing was developed based on the local method to calculate

the heat generation power of bearing, and the influence of working

conditions and structural parameters on the heat generation of three-point
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ball bearing was analyzed. The results show that the power consumption

of outer ring sliding friction and inner ring spin friction is relatively large

under the condition of changing bearing speed and load force. When the

structural parameters of the groove curvature coefficient and the initial

contact Angle of the bearing are changed, the power consumption of the

ball spin friction and the outer ring differential friction is relatively large.

(2) The heat grid method is used to establish a three-spot bearing

thermal analysis model. When building the heat transfer model, the heat

transfer coefficient and thermal resistance between nodes are calculated

according to the bearing structure, lubricating oil characteristics and other

parameters, and then the heat balance equation of each node is established

to obtain the temperature of each temperature node. At the same time, the

temperature change of bearing nodes is explored by changing the working

conditions. The results show that the nodes with high temperature in the

process of high-speed operation of three-point contact ball bearings are

mainly the contact point between the ball and the inner ring, the

temperature of the inner ring and the temperature of the spindle.

(3) The finite element method is used to analyze the three-penalty

bearing model, establish the three-penalty bearing heat dissipation model

with active outer ring, establish the fluid-structure coupling model,

analyze the change of bearing active heat dissipation temperature field,

and then analyze the efficiency of bearing active heat dissipation.
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Different inlet oil temperatures were set to analyze the change of heat

dissipation efficiency of the three-ball bearing active outer ring under

different oil temperatures. After analysis and calculation, the average

temperature of the bearing outer ring was reduced by about 20%

compared with the bearing outer ring without spiral groove, and the heat

dissipation effect was good.

(4) Finally, through the test verification of high-speed three-ball

bearing, the heat dissipation test of the three-ball bearing with an active

outer ring is carried out to verify the theoretical analysis and simulation

results. Under the conditions of changing speed and inlet oil temperature,

the test results show that the temperature of the bearing outer ring

decreases significantly under the condition of heat dissipation by spiral

groove of the bearing outer ring, which is consistent with the heat

dissipation analysis results mentioned above.

In this paper, based on quasi-static analysis, the power consumption

and node temperature of three-ball bearing under high-speed working

conditions are analyzed, and the active outer ring heat dissipation for

three-ball bearing is designed and the heat dissipation results are analyzed,

which provides a basis for the design of high-speed three-ball bearing

active outer ring heat dissipation.

Key words:three-spot bearing, spiral groove, bearing heat dissipation,

computational fluid dynamics, fluid-structure couplin.
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第 1章 绪论

1.1研究背景与意义

1.1.1研究背景

航空发动机设计、制造是我国亟待解决的一项专项技术。其中，航空高转速

发动机是整个国家发展战略的核心动力之一，主轴轴承是航空发动机最关键的运

行部件。航空发动机主轴轴承是维持航空发动机转子正常工作的重要部件，是航

空发动机中最重要的一环，如图 1-1所示。航空发动机的发展方向逐渐向高可靠

性和耐久性、低耗油率、大推重比等靠拢[1-2]，作为航空发动机主要关键组件的

主轴轴承其工况也日趋恶劣，对于现代航空发动机而言，其主轴轴承的 dn值已

超过了 3×106 mm.r/min [3-4]，通常认为 dn(轴承内径(mm)×转速(r/min))值超过

0.6×106mm.r/min 的轴承即为高速轴承。

航空发动机主轴上的轴承形式主要有三个支点和五个支点两种形式，最常

见的转子支撑结构有五个支撑的支点，如图 1-2所示，发动机主轴的支撑轴承主

要有两种：圆柱滚子轴承和三点球轴承。其中一、三号轴承为三点球轴承，位于

低中压压气机的两端，三、四、五号轴承为圆柱滚子轴承，位于高压压气机和燃

烧室的支撑处。三点接触球轴承的工况条件是径向载荷为主轴上的转子、盘、叶

片等的重量，轴向载荷为作用在转子上气动力的轴向合力，随飞机的运行情况增

减。正常的工作情况为两点接触，要避免三点接触产生的滑动加剧、摩擦热加剧、

接触温度升高导致的抱轴烧坏的情况。

图 1-1 航空发动机及轴承示意图
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图 1-2发动机主轴五支点轴承支撑形式

图 1-3为三点接触球轴承形成示意图，将一个套圈切去宽度为 g的部分（垫

片宽度），将剩余的两个半圈装配在一起，进而形成新的套圈。其中，g值的大

小也是两个半圈的曲率中心距离。根据切去的套圈不同，三点接触球轴承可分为

双半内圈型轴承[5]和双半外圈型轴承[6]。当轴承转速不断增加的时候，轴承受到

了离心力的作用，双半外圈轴承的外圈接触角将会变小，造成三点接触的情况，

对于在中等转速条件下工作的轴承较为适合。而对于双半内圈轴承而言，内圈的

接触角增大，有利于避免三点接触的情况，更适合在高速工况条件下工作。三点

接触球轴承与普通角接触球轴承的相比较：在轴承只承受径向载荷的情况下，三

点接触球轴承由两个半圈共同承担载荷；三点接触球轴承由于使用了整体保持架，

因此具有更高的速度特性；三点接触球轴承可以承受双向的轴向载荷；由于其轴

向游隙相比同尺寸的角接触球轴承要小，其具有更小的轴向窜动[7-8]。

图 1-3 三点接触球轴承形成示意图

近年来，航空发动机主轴轴承故障形式研究显示：由于轴承材料的不断更替
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迭代，主要是轴承刚或者更好的W、Mo工具钢，虽然提高滚动轴承的疲劳寿命，

疲劳已经不是高速主轴轴承的主要失效形式，主要失效形式演变为因高 dn值所

带来的轴承磨损、轴承温度过高、冲击频繁带来的振动[9-10]，如图 1-4所示，更

严重的会产生抱轴和断轴等灾难性事故。三点接触球轴承在较高转速的运转工况

下经常出现诸如保持架涡动、滚动体打滑等动态不稳定性，那么轴承工作时就产

生了热量且无法及时散出，磨损严重，致使主轴的温度高达 300℃以上，甚至整

个主轴转子系统都会产生剧烈的振动，严重地影响了轴承寿命及可靠性。所以分

析三点接触球轴承在高 dn值工作条件下的动态特性是一项不可或缺的关键性研

究。本文主要针对三点球轴承在高速运行工况下产热以及散热性能进行研究。

图 1-4 高速滚动轴承失效形式

高速发动机在运行时转速和负载都很高，因此轴承通常处于高温的工况下，

然而轴承材料无法一直在这样的工况下运行，此时如果没有润滑，轴承将在几秒

钟内失效[11-13]。因此，高速发动机轴承必须通过连续的油流进行润滑和冷却，轴

承中通过摩擦产生的热量传递到润滑油中，但润滑油本身的散热能力有限，只有

在其温度未达到临界极限时才能散热[14-15]。当达到甚至超过临界极限时，润滑油

将发生化学分解并失去润滑性能，随后将对轴承造成有害影响。润滑油通常通过

利用旋转产生的离心力通过内圈中的孔流入轴承，在流经轴承的过程中，机油不

断地从内圈、滚动元件和轴承保持架中排出热量，直到到达外圈。但此时润滑油

温度已经升高，从外圈散热的能力大大降低。理想状态下，为轴承提供不断的润

滑油也是不切实际的，因为机油量的增加会导致轴承室中的损耗增加，并增加对

发动机润滑系统在冷却、重量等方面的要求，因此对三点接触球轴承散热系统的

设计具有重要的理论价值和研究意义。

1.1.2研究意义

对于高速发动机轴承，其良好的散热性能在防止因高温导致的表面烧伤和内

部零件粘接等失效模式中有着重要的作用，同时对于减少因轴承加热引发的变形

也有不可忽视的作用。本文深入剖析了高速三点球轴承的生热机制与散热途径，
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进而识别出影响轴承在高速工作环境下散热效果的关键因素。在此基础上，进一

步探讨了轴承的有效散热方法，为了降低轴承在运行工况下的温度升高情况，从

而提升轴承在高速运行工况下的稳定性。轴承作为发动机主轴的核心组件，其温

度上升情况以及温度分布的均衡性，直接关乎着主轴系统的运行效能与耐用年限。

因此对三点球轴承在高速运转时的散热性能进行深入研究和优化，不仅有助于改

善轴承自身的运行状况，更能显著增强发动机的整体性能，对于提升发动机的工

作效率和延长使用寿命具有重要意义。

传统的轴承散热方法就是将轴承在运转工况下产生的热量通过润滑油的流

动带走，进而给高速运转的轴承进行散热，然而润滑油自身的散热能力是有限的，

润滑油最终会达到热平衡，从而无法再给轴承提供足够的散热性能，因此给轴承

进行主动散热的设计有着重要的意义。现有的对轴承进行主动散热的设计并不完

善，因此对轴承主动散热方法进行新的设计对提升高速轴承主动散热效率具有重

要的意义。

1.2国内外研究现状

在高速重载的工作条件下，三点球轴承在摩擦力的作用下会积累大量的热量。

由于轴承内部结构复杂且润滑油的流量是有限的，这些热量难以迅速且有效地散

发出去，进而使得轴承部件的温度逐渐攀升。随着温度的持续上升，热变形现象

愈发显著，轴承所承受的接触载荷也随之不断增加。这不仅加剧了轴承的磨损，

而且缩短了轴承的使用寿命，而且容易引发过早的疲劳失效，这种失效不仅削弱

了轴承的承载能力，还可能对整个机械系统的稳定运行造成不良影响。因此，对

高速三点球轴承进行热特性分析显得尤为重要。

1.2.1轴承生热模型研究现状

目前，热特性分析主要采用两类方法：有限元法[16-17]和热网络法[18-19]。其中，

热网格法通过合理分配热节点来模拟整个热量传递过程，这些热节点具体代表了

轴承系统中不同部件或润滑油中特定点的温度状态。建立了平衡方程组，求解出

系统的温度场，进而对轴承的瞬态和稳态热性能进行分析。而有限元法则是基于

有限元的思想，将系统离散化后进行数值计算，从而求得所需的热特性结果。这

两种方法各具特色，在轴承热特性分析中发挥着重要作用。通过综合运用这两种

方法，我们可以更全面地了解轴承在高速重载条件下的热行为，为优化轴承设计
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和提高系统性能提供有力支持。

Palmgren[20]通过一系列实验，深入探究了各类轴承的性能，并基于这些实验

数据成功推导出了摩擦力矩的计算公式，该公式至今仍被广泛使用。Harris[21]等

则利用摩擦力矩进一步计算了滚子与滚道摩擦、润滑油拖动以及保持架与套圈摩

擦等来源的摩擦生热，并提供了针对不同传热方式的热阻计算方法，成功建立了

热网络传热分析模型，并详细阐述了其求解方法。Nélias[22]等针对同时承受径向

和轴向载荷的角接触球轴承进行了深入研究，他们在拟动力学分析中结合了弹流

润滑模型，进而提出了生热量的计算方法，并重点探讨了保持架与套圈和球摩擦

所产生的热量。Rumbarger[23]认识到轴承腔内润滑油与空气并存的特点，因此引

入了油气混合比例因子，以更精确地计算润滑油的拖动力摩擦功耗。Jorgensen[24]

则建立了考虑热变形的力学模型，他利用摩擦力矩来计算生热量，并成功构建了

高速工况下主轴轴承稳态的三维传热模型。Li[25]等人则将热网络法与有限元法相

结合，并融入了动力学因素，从而建立了一个全新的热分析模型。基于这一模型，

他们深入分析了不同工况对轴承热性能的影响。Pouly[26]等人在前人研究的基础

上，进一步考虑了润滑油在流动过程中带走的热量，为轴承热性能的全面分析提

供了更为完整的框架。

在国内，杨咸启[27]利用热平衡方程计算了主轴轴承各个节点的温度。陈观慈

[28]等分析了不同工况下局部生热法和总体生热法的影响，得出应用局部生热计算

轴承功率损耗更贴合实际。康辉民[29]等分析了轴承在主轴刚启动时温度变化最快

且供油量等对轴承温升在一定范围内影响较大。王燕霜等[30]将轴承拟静力学分析

方法得到的结果代入到有限元分析模型中，计算了不同工况下的轴承分布。苏壮

[31]等在有限元分析方法中，证明了边界条件按热流密度体积生热率来计算摩擦热

比按体积生热率热流密度计算摩擦热得到的结果更为理想。梁群和刘晓玲[32]在得

到了角接触球轴承的温度场后，将其作为边界条件，分析了轴承的非牛顿热弹流

问题。马志涛[33]等结合有限元分析软件分析了不同转速和不同运动粘度的润滑油

对轴承温度场的影响。于洁等[34-35]对高速球轴承进行理论和试验研究后认为，轴

承在稳定运转的工况下,转速的增加和外加的轴向载荷的变化是造成轴承总生热

量的主要因素。
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1.2.2轴承散热模型研究现状

1980年，杨世铭[36]教授分别就热能传递的三种基本方式进行了系统的理论

阐述。他认为，在滚子轴承散热系统的热传导过程当中，由于材料的导电性，固

体中有相当多的自由电子在晶格之间像气体分子那样运动，这种运动在导电轴承

材料的导热中起着主要作用。之后，西安交通大学陶文铨[37]教授，对杨世铭基本

传热方式理论研究进一步深化，应用数值方法对复杂情况下的流体换热问题进行

了深入研究，创造性的应用有限差分法对对流—扩散方程进行格式化分类，进行

稳定性的分析。

杨咸启在针对轴承试验工况条件的研究中，提出了热流网格交换法。他强调，

这种方法特别适用于发热量相对稳定的轴承散热系统。尽管热流网格交换法得到

的仅为近似解，但其优势在于能够同时考虑多种传热形式，并产生与实际情况相

吻合的计算结果，因此该方法现已得到广泛应用。在 2008年，王黎钦[38]、陈观

慈等人针对高速圆柱滚子轴承的散热问题进行了深入研究，他们以单个轴承系统

作为具体研究对象，采用有限元法进行了系统的分析。

对轴承散热问题的研究进行总结后，发现利用数值模拟计算、热分析软件模

拟、通过试验数据对比验证是当前的研究主要在三个方向。在探讨这些方面时，

大部分研究都简化了轴承的散热模型，对轴承内部的传热过程有更多的侧重，从

轴承外部的角度来探讨散热问题的研究很少出现，因此这是一个值得深入研究的

方向。本文在深入分析轴承外圈螺旋槽流场散热特性的基础上，对轴承散热系统

进行了结构上的改进与创新。通过这一研究能够为轴承散热问题的解决提供新的

思路和方法，推动轴承散热技术的进一步发展。

1.3 主要研究内容

本文主要是通过提升高速三点球轴承的散热性能，保证高速三点球轴承在高

温工况下的正常工作，对轴承的生热过程进行分析，并对轴承的散热结构进行研

究，得到轴承的主动散热结构对轴承散热效率的影响。

本文的主要研究内容分为四个部分。

第一部分为轴承的热功耗分析。在分析时首先对三点接触球轴承进行了静力

学模型的探究，在此过程中，对三点接触球轴承中的平衡方程进行求解，获取球

与套圈之间的接触载荷和接触角，及时调整轴承套圈的移动，对平衡方程进行不
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断求解，直到球和套圈之间的受力达到平衡状态。将模型求解结果与商业软件、

文献资料对比分析，验证模型的准确性，并为热力耦合程序和动力学程序提供初

值。基于拟静力学模型，研究了工况和结构参数对三点球轴承生热的影响，利用

局部法对三点球轴承进行热功耗计算。

第二部分为高速三点球轴承的热分析。根据前文编写的三点接触球轴承局部

功耗的计算程序，采用热网格法建立了三点接触球轴承的热力耦合模型，对三点

接触球轴承，首先对热节点进行了详细的划分，接着编写了与热传递分析相关的

模块，以便精确求得轴承各节点的温度。在获得温度数据后，将轴承各部件在温

度升高后因热膨胀导致的变形问题考虑进去，对轴承的热变形情况进行计算，监

测轴承各部件的温度变化，直至各部件温度达到相对稳定，进而获得稳态的各个

节点的温度，对三点球轴承的主要的温度节点进行分析。

第三部分为高速三点球轴承的主动散热分析。对高速三点接触球轴承进行散

热过程的仿真分析，首先建立三点接触球轴承主动外圈螺旋槽散热模型，并在仿

真软件中对建立好的模型进行各种条件的设置，最后对仿真结果进行分析。通过

分析了入口油温，流体入口流速，流体流量变化三个条件对轴承外圈温度的影响，

得到了相应的结论。对新设计的主动外圈螺旋槽进行仿真分析，将分析结果与现

有设计的外圈螺旋槽进行对比，并得出了相应的结论。

第四部分为高速三点球轴承的散热试验验证。对三点接触球轴承进行生热试

验，对设计有主动外圈螺旋槽的三点接触球轴承进行散热试验，将试验结果与前

文的仿真分析进行对比，并得出相应的结论。
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第 2章 高速三点球轴承热功耗分析

在考虑到轴承结构参数受热效应影响的条件下，本章依据实际应用的场景和

需求，构建了三点球轴承的拟静力学-热耦合分析模型。该模型考虑了热效应与

力学之间的相互作用，揭示了在热条件下轴承性能的变化规律。通过这一模型，

系统地研究了三点球轴承在稳态条件下的功率损耗问题，分析了不同参数对功率

损耗的影响机制。该研究不仅丰富了轴承热分析的理论体系，也为实际工程中轴

承的设计和应用提供了理论支持。

2.1三点接触球轴承静力学模型

当三点球轴承受到轴向力后其接触角会发生变化，三点球轴承在受到轴向力

后稳定时的接触角为：

��

���(��)1.5 = ����(
����0

����
− 1)1.5

(2-1)

�� = (��
−2/3 + ��

−2/3 + ��
−2/3)−1.5 (2-2)

上式中：��——滚动体与滚道间接触点的变形常数；��、��——滚动体与

内外圈的变形常数；��——轴向力；Z——滚动体个数；B = ��+��−1；��、��——

沟曲率半径系数；D——滚动体的直径；��——未承受载荷的初始接触角。

2.1.1 变形几何关系

在图 2-4中，XYZ和 xyz分别为三点接触球轴承的外圈和内圈两个套圈上的

直角坐标系，由于外圈是固定在轴承座上的，定义外圈为惯性坐标系（基准坐标

系）。其中，X轴与主轴的轴线平行,Z轴和径向载荷方向正好相反,Y轴正向按右

手法则判断。坐标原点定位于套圈的几何中心上。当不受倾覆力矩的时候，内圈

和外圈之间没有相对位移，两个坐标轴完全重合。������称为滚动体方位坐标系，

其中��轴与 X轴相平行，��轴与钢球几何中心在惯性坐标系 XYZ的位置矢量�����

（由不同滚动体的方位角确定）的径向分量相平行，��轴与主轴方向平行、��

轴由右手法则确定，������坐标系的原点取在钢球的几何中心。

三点接触球轴承承受径向负荷（主要为主轴上的零件的重量）、轴向负荷（作

用在转子上气动力的合力）和倾覆力矩的联合作用（由安装误差引起）。因此，

内圈相应有三个自由度平动，即相对外圈在轴向上移动δa、相对外圈在径向上移
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动δr和相对外圈的偏斜角β。外圈因固定不动，所以对外圈而言��=��=β=0。

图 2-4 坐标系示意图

在图 2-4中，����� 表示套圈中心的在惯性坐标系下的位置矢量，����� 为钢球中心

在惯性坐标系下的的位置矢量，����� 表示球心与内圈中心在惯性坐标系下的的相对

位置矢量，C点为套圈沟槽与球接触处的套圈曲率中心，�������� 为 C点与套圈中心

相对位置矢量，������� 为滚动体中心与 C点的相对位置矢量，����� 为 C点的位置矢量。

其中：

����� =
��
0
��

(2-3)

����� =
�

−� sin (�)
� cos (�)

(2-4)

式中：x,r, �为球心在惯性圆柱坐标的位置，由此可得：

����� = ����� − ����� =
� − ��

−� ��� (�)
� ��� (�) − ��

(2-5)

将����� 转换到内圈坐标系 xyz中，

��
���� = ��� ����� (2-6)

其中：转换矩阵 ��� 为：

��� =
��� (�) 0 − ��� (�)

0 1 0
��� (�) 0 ��� (�)

(2-7)
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由于β很小故 cosβ≈0，sinβ≈β，则

��� =
1 0 −�
0 1 0
� 0 1

(2-8)

整理后得：

��
���� =

� − �� − �(� ��� � − �� )
−� ��� (�)

�(� − ��) + � ��� (�) − ��

(2-9)

由��
���� 的分量来确定钢球关于套圈坐标系 xyz的方位角�' ,则

�' = �����(
� ��� �

�(� − ��) + � ��� (�) − ��
)

(2-10)

由此�������� 在内圈坐标系 xyz中可表示为：

���
������ =

�
−� ��� �'

� ��� �'
(2-11)

式中：R 为滚道沟槽曲率中心轨迹半径，对内圈�= �� = 0.5�� + (�� +

0.5)�������，对外圈�= �� = 0.5�� − (�� − 0.5)�������,

其中：��——三点接触球轴承节圆直径；

��——内滚道曲率半径系数；

��——外滚道曲率半径系数；

��——钢球直径；

�� = ������[1 − ��
2���

− (2��−1)(1−�����)
2�

]；

��——径向装配游隙：� = �� + �� − 1；

��——垫片角，�� = ������[ℎ/(2�� − 1) ��];

h——垫片厚度；

对内滚道而言，左边半个内滚道 c= -h/2，右边半个内滚道 c = h/2，对外滚

道而言 c=0;

这样可得：

����� = �������� + ����� = ���
' ���

������ + �����
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=
� + ������' + ��

−� ��� �'

� ��� �' − �� + ��

(2-12)

������� = ����� + �����

=
� − � − �� ��� �' − ��

−� ��� (�) + � ��� �'

� ��� (�) − � ��� �' + �� − ��

(2-13)

将������� 向球的方位坐标系������中转化，得：

���
����� = ��� ������� =

�1
�2
�3

(2-14)

式中：

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

(2-15)

�1 = � − � − ������' − ��

�2 =− ����(� − �') − �� ���� + �� ����

�3 =− ����(� − �') + � − ������ + �� ����

若滚动体与套圈之间存在法向接触力，法向接触力方应为矢量������� ，因此用

矢量���
����� 在滚动体的方位坐标系中描述接触角，即

�1 = ����� �1
�3

(2-16)

�2 = ����� −�2

�1
2+�3

2
(2-17)

而滚动体与滚道的接触变形应为：

� = ���
����� − (� − 0.5)��

= �1
2 + �2

2 + �3
2 − (� − 0.5)�� (2-18)

对内滚道而言� = �� ,对外滚道而言 � = ��。如果�<0,则说明滚动体与滚道

之间没有发生接触；如果�>0,则表明滚动体与滚道之间由于接触力存在而产生弹

性变形。

2.1.2 接触负荷的确定

当�≥0以后，表明滚动体与滚道之间存在接触，该法向接触力由赫兹理论确
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定：

� = ���3/2 (2-19)

式中：�� = ( 2
�∗��

)3/2 2���
3

� = 1/ 1−�1
�1

+ 1−�2
�2

�1，�1——滚动体弹性模量与泊松比；

�2，�2——滚动体弹性模量与泊松比；

�� = �11 + �12 + �21 + �22即滚动体与滚道在接触点的主曲率之和；

�∗ =
2�1

�
��2

2�2

1/3

K=b/a，其中:a,b——接触椭圆长、短轴半径；

�1 = 0
�/2 1 − �2���2� −1/2��� ，其中 e= 1 − �2；

�2 = 0
�/2 (1 − �2���2�)−1/2��� ；

当已知 k时，�1，�2采用数值法积分，当 a,b未知时，k须由下式迭代求得：

(1 + �2)�2 − 2�2�1

(1 − �2)�2
=

(�11 − �12) + (�21 + �22)
��

(2-20)

2.1.3 平衡方程及其求解

在惯性坐标系的轴向和径向各个滚动体受力分别平衡，则有

�=1
3 �� ��� �1� ��� �2�� = 0 (2-21)

�=1
3 �� ��� �1� ��� �2�� = 0 (2-22)

式中：j=1,2,3 分别表示滚动体与外圈、左半内圈和右半内圈接触。

在惯性坐标系中对内外圈分别建立平衡方程：

�=1
� �� ��� �1� ��� �2� + ��� = 0 (2-23)

�=1
� �� ��� �1� ��� �2� ��� �� + ��� = 0 (2-24)

式中：i为在各个方位角的滚动体；��和��分别为外界施加在三点接触球轴

承的轴 向和径向载荷，��为第 i个滚动体的方位角。

求解流程：对于承受外界载荷的三点接触球轴承，基于数学差分迭代法对式
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（2-21）至式（2-24）的四个非线性方程组进行求解，进而计出滚动体的位移参

数。具体流程图如图 2-5所示，对上述模型进行求解。

图 2-5 三点接触球轴承拟静力学求解流程图

2.1.4 静力学模型验证

为评估拟静力学模型的可靠性，以某特定型号的三点接触球轴承作为本文的

研究对象，表 2-1为具体的轴承结构参数。

如图 2-6所示，三点接触球轴承被安装在阶梯轴的正中央，三点球轴承为外

圈固定的形式，而内圈则被固定在转轴上，并且施加点载荷，点载荷的大小可以

分别是：只受径向力-500N、只受轴向力 6000N、受径向力-5000N和轴向力 500N

的联合力矩三种工况，转速设置为 1000rpm。图 2-7为各球编号。
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表 2-1 结构参数

参数 数值

轴承内滚道曲率系数�� 0.551

轴承外滚道曲率系数�� 0.547

球个数 Z 17

球直径 D 13.7mm

轴承节圆直径�� 87.95mm

垫片宽度�� 0.15mm

轴承初始接触角�0 33°

图 2-6 轴承的约束和载荷图 图 2-7 轴承各滚动体编号

将经过计算得到的结果与商业软件的计算结果进行比对，结果如图 2-8、图

2-9 和图 2-10所示。不考虑润滑剂的，且温度均为默认值。

(a)商业软件载荷结果图 (b)静力学仿真载荷结果图

图 2-8 只受径向力球与套圈接触载荷
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（a） 商业软件载荷结果图 （b） 静力学仿真载荷结果图

图 2-9只受轴向力球与套圈接触载荷

（a）商业软件载荷结果图 （b）静力学仿真载荷结果图

图 2-10受轴向力和轴向力球与套圈接触载荷

由图 2-8所示，当只受径向力时候，通过对比发现，承载区里面有三个球承

载，左，右内圈与球的接触载荷完全一致，外圈所受的接触载荷均大于内圈的。

且程序接触载荷结果数值与商业软件结果保持一致。

由图 2-9所示，当只受轴向力时候，球只与左内圈和外圈有接触，与右内圈

基本没有接触，此时为两点接触，类似于角接触球轴承。且每个球均受力，因内

圈和外圈的接触角是一样的，所以内圈接触载荷和外圈接触载荷保持一致，程序

接触载荷结果数值与商业软件结果保持一致。

由图 2-10所示，当受轴向力和径向力的联合作用时候，接触情况由轴向力

和径向力的比值决定，下文会着重讨论，在受径向力-5000N和轴向力 500N的此

种工况条件下，可以看到左内圈、右内圈和外圈均有接触载荷，接触情况为三点

接触。左内圈相对于右内圈为主要承载区。程序接触载荷结果数值与商业软件结

果保持一致。

总之，本文的三点接触球轴承拟静力学模型计算结果与商业软件的分析结果
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非常接近，因此可以认为在本次研究过程中所建立的三点球轴承拟静力学分析模

型是正确的。

2.2三点接触球轴承拟静力学模型

利用赫兹点接触理论可知，滚动体与套圈在接触点因接触力的存在，在接触

区域形成接触椭圆，如图 2-11所示。

图 2-11球与套圈的几何相互作用示意图

滚动体与由于静力学模型只是单纯地考虑了简单的各个部件的空间位置几何

关系，本论文研究的三点接触球轴承应用于航空发动机的主轴上，故有较高的转

速，进而产生不可忽略的较大的离心力。在三点接触球轴承拟静力学模型的建立

中，相较于三点接触球轴承静力学而言，拟静力学在其基础上针对于滚动体的平

衡方程中，各个滚动体均增加了因高转速产生的离心力。若要求的滚动体所受离

心力，必须先要明白滚动体与套圈之间的相对运动关系，求得滚动体的公转速度，

进而求得离心力。在轴承的正常运转过程中，摩擦力会产生使滚动体发生陀螺旋

转的自旋力矩，滚动体在自旋力矩较小的滚道上发生自旋，自旋力矩大的滚道只

有纯滚动。

由于三点接触球轴承的工况为高速，会产生较大的离心力，导致滚动体只在

外圈有纯滚动。如图 2-12所示，纯滚动出现在接触椭圆的中央的可能性较大，或

者在椭圆长轴接触的两点处出现。在不考虑润滑油的弹流润滑的情况下，牵引系



安徽工程大学硕士学位论文

17

数 k是常量，当 P点为纯滚动点时，牵引力是零时,P点横坐标x可由下式定出：

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

(1−��2)1/2
1 − ��2 − ��2� ������ = 0(2-25)

在�轴上 K通常为常数，一般假设� = 0，

���� 1 − ��2 − ��2�������� = �
2

����� −1
1 (1 − ��2)���� = �

2
����� ∗ 2 0

1 (1 −�

��2) ��� = 0 (2-26)

即有 0
��/� (1 − ��2)� ��� − ��/�

1 (1 − ��2)� ��� = 0

����� = ��

�
= 0.34729636 (2-27)

式中：��——接触椭圆上的最大接触压力

a,b——接触椭圆的长半轴、接触椭圆的短半轴

图 2-12 滚动体与滚道相对滑动速度在滚动方向的变化

滚动体的自转角速度和球的公转角速度可以根据滚动体的自旋进行约束、纯

滚动点和套圈的角速度来确定。矢量 C与接触区域相对中心决定了 P点的位置，

��表示为接触区中心与滚动体几何中心之间的相对位置，��指示接触区中心与套

圈几何中心之间的距离，如图 2-13所示。



安徽工程大学硕士学位论文

18

图 2-13滚动体与套圈相互作用

这时在该滚动体方位坐标系下的 x-z平面内，球的角速度只有��、��分量，��

公转速度，套圈的角速度只在 x轴方向有分量Ω。基于以上分析，滚动体和套圈的

角速度可以在局部接触坐标系中来表达:

套圈角速度

��� =
�� ��� ��

0
�� ��� ��

(2-28)

式中，i=1为外滚道角速度；i=2为内滚道角速度

��� =
�� ��� �� − �� ��� ��

0
�� ��� �� + �� ��� ��

(2-29)

滚动体的轨道速度

��� =
�� ��� ��

0
� ��� ���

(2-30)

�� =

�0
0

�2 − �0
2 − �

(2-31)

式中�——变形表面曲率半径。

通过矢量积运算得知滑动速度��会只存在 y分量。根据��、���、��，可以建

立三个三元一次方程求出��、��、��。这三个方程如下：

对外滚道而言，在任一个指定点�0，��=0，则有
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( − ��1 ��� �� + ��3 ��� �� )�� + ( − ��1 ��� �� − ��3 ��� �� )�� + ���� = ����

(2-32)

�� =− (��1 + �1) ��� �� + (��3 + �3) ��� �� (2-33)

在外滚道上滚动体相对外滚道的自旋角速度是零，

�� ��� �� + �� ��� �� + �� ��� �� − �� ��� �� = 0 (2-34)

对允许自旋的内滚道而言，滚动题和内滚道只能在x0=0 处接触，此时必定有

��=0， 则

( − ��1 ��� �� + ��3 ��� �� )�� + ( − ��1 ��� �� − ��3 ��� �� ) + ���� = ����

�� =− ��1 ��� �� + ��3 ��� ��

整理可得

− ��1 ��� �� + ��3 ��� �� − ��1 ��� �� − ��3 ��� �� ��
��� �� ��� �� ��� ��

− ��1 ��� �� + ��3 ��� �� − ��1 ��� �� − ��3 ��� �� ��

��
��

��
=

����
�� ��� ��

����

(2-35)

解（2-35）可求出��、��、��。当��求出后，离心力�� = M���� 2。其中，M表

示滚动体的质量，��表示滚动体的径向位置。三点接触球轴承的拟静力学平衡方

程如下：

滚动体的平衡方程可写为

�=1
3 �� ��� �1� ��� �2� = 0� (2-36)

�=1
3 ��� ��� �1� ��� �2� = �� (2-37)

式中：j=1,2,3 分别表示滚动体与外滚道、左半个内滚道和右半个内滚道接触。

内外套圈的方程可以列为：

�=1
� ��� ��� �1� ��� �2� + �� = 0 (2-38)

�=1
� ��� ��� �1� ��� �2� ��� �� + �� = 0 (2-39)

式中：i为在对应方位角的滚动体；��和��分别为外界给轴承施加的轴向载荷

和径向外载荷，��为第 i个钢球所在的方位角。
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应用牛顿迭代法或差分法求解以上方程，一般内圈和外圈的相对位置是已知

的，此时可先检查滚动体的方程，然后满足两个套圈的方程。

2.2.1三点接触球轴承拟静力学模型验证

因为商业软件只能支持静力学仿真（不考虑离心力），故三点接触球轴承的

拟静力学模型的验证只能通过与目前可以找到的论文[39]结果相对比。由于目前没

有找到关于内圈分半的三点接触球轴承拟静力学有关结果，本文用类似的方法建

立了外圈分半的拟静力学模型与 Humrock[40]的理论计算、模型仿真进行对比分析，

以验证 离心力计算的适用性与可靠性，如图 2-14所示。

表 2-2 结构参数

参数 数值

轴承内滚道曲率系数�� 0.551

轴承外滚道曲率系数�� 0.547

球个数 Z 17

球直径 D 13.7mm

轴承节圆直径�� 88.95mm

垫片宽度�� 0.15mm

轴承初始接触角�0 33°

(a) 接触角的对比 (b)接触载荷的对比

图 2-14 拟静力学仿真与参考文献的接触载荷与接触角对比

经过理论计算和程序仿真，对 Humrock论文中提出的一组轴承参数进行了详

细的分析，具体参数见表 2-2。轴承的每个部件的密度为 7800 kg/m³，泊松比是

0.25，弹性模量是 200GPa。在这种工况下，轴承的内圈转速是 4000rpm，施加的
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轴向力是 4448N，径向力是 2000N。

在几何静力学的基础上，通过与文献的仿真对比[41]，接触角基本保持一致，

而最大接触载荷的最大偏差在 3.21%，在误差允许的范围内，拟静力学模型的仿

真结果与文献的结果一致性很高，验证了求离心力的滚道控制理论的正确性，进

而验证了三点接触球轴承拟静力学的正确性。

2.3高速三点球轴承热功耗模型

对于服役情况较为复杂的三点接触球轴承，用局部法计算该功率损耗要比总

体法计算生热量更为准确和可靠。三点球接触的生热量与角接触球轴承较为相似。

主要热源有：滚动体和内外滚道在接触点因相对滑动而造成的摩擦生热；滚动体

因自旋而产生的摩擦热；滚动体和保持架在润滑油中因搅动润滑油而生成的搅油

摩擦热，而保持架与引导挡边、滚动体与保持架兜孔之间的摩擦生热相对以上三

部分的摩擦热相对较小，本节对此部分热量计算进行适当的忽略不计。

2.3.1三点接触球轴承局部法生热计算

(1)钢球与内外滚道因相对滑动摩擦生热

若要进行此部分的生热计算，先要确定钢球与内外滚道在接触点的相对滑动

速度和摩擦力矩。对于相对滑动速度而言，可假定钢球为固定的，内外滚道相对

刚球进行旋转，钢球与其中任意滚道的相对运动学关系如图 2-15所示。

图 2-15 滚球与滚道的相对运动学关系

在滚动体与内外滚道的因接触点形成的接触椭圆中，任意接触点在短轴方向

和长轴方向的相对滑动速度为：
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�� =− ����
2

− { �2 − �2
1
2 − �2 − �2

1
2 + [ ��

2

2
− �2]

1
2} ×

( ��
�

��������'���� + ��
�

�������� − ����)� （2-40）

同理，接触点在长轴方向的相对滑动速度为：

�� =− { �2 − �2
1
2 − �2 − �2

1
2 + [ ��

2

2
− �2]

1
2}�( ��

�
)cos�����' （2-41）

在图 2-16的所示的接触椭圆区域内，选择一个微小的接触单元进行速度分

析，该单元在短轴、长轴的线速度分别表示为：

�� =− �������� （2-42）

�� =− �������� + �� （2-43）

其中，��为滚球的自转角速度。接触但愿的真实速度��为：

�� = ��
2 + ��

2 （2-44）

图 2-16椭圆接触区域的摩擦力和相对滑动速度

根据图 2-16可以得到φ的表达式为：

� = ���−1 ( ���
−���+��

) （2-45）

在椭圆接触区域内，任一微小单元的接触应力τ可表示为：

� = 3��
2���

[1 − �
�

2
− �

�

2
]

1
2 = 3��

2���
[1 − �2 − �2]

1
2 （2-46）

式中：�——牵引系数；�——滚动体与套圈之间的接触载荷；a、b—— 接

触椭圆长、短轴半径；q=x/a；t=y/b。

对式（2-46）中微小单元的接触应力在接触椭圆内进行积分，得到滚动体与
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套圈之间的滑动摩擦力和滚动体的自旋力矩。在 x方向上的摩擦力分量为：

�� = 3��
2� −1

1
− 1−�2

1−�2
(1 − �2 − �2)

1
2� ��������� (2-47)

沿 y方向的分量为：

�� = 3��
2� −1

1
− 1−�2

1−�2
(1 − �2 − �2)

1
2� ��������� (2-48)

在椭圆接触区域内，椭圆中心球的自转力矩为：

�� = 3��
2� −1

1
− 1−�2

1−�2
[(��)2 + (��)2]

1
2(1 − �2 − �2)

1
2� ��� (� − �)����� (2-49)

因此，滚动体与内外滚道的滑动摩擦热为：

��� = ���������� =� ������ −1
1

− 1−�2
1−�2

������� ����� , � = �, � � = 1,2, …，�

(2-50)

(2)滚动体因自旋而产生的摩擦热

由(2-49)，滚动体因自旋而产生的摩擦热为：

�� = ���� (2-51)

(3)滚动体搅油摩擦热

在三点接触球轴承的服役过程中，轴承内部会形成一种由润滑油与空气混合

构成的复合物。当滚动体经过这个区域时，滚动体与这种复合物之间会产生明显

的搅油阻力，搅油阻力与复合物中润滑油的体积的占比相关。滚动体在运动过程

中的搅油阻力[42-43]为：

�� = ������

2
( ����

2
)�( ��

4
− ��) (2-52)

式中：��——搅油阻力系数；��——保持架厚度；����——油气混合物的等效密

度。

油气混合物的等效密度和等效动力粘度可表示为轴承腔内润滑油体积百分

含量����的函数：

���� = �������� + (1 − ����)���� (2-53)

���� = ����
����/����(1−����)+����

(2-54)

式中：����——润滑油密度；����——腔内空气密度；����——混合物动力粘度；

����——润滑油动力粘度；����——腔内空气动力粘度。

油气混合物中润滑油的体积百分含量可由经验公式计算获得，表达式为：
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���� = 62.8 �� ���
0.37

����0.37����
1.7 (2-55)

式中：�� ���——轴承润滑油质量流量。

对三点接触球轴承所有的滚动体进行累加可得搅油摩擦生热�����为：

����� = �=1
� ������� (2-56)

在三点接触球轴承中，主要的摩擦热源来自于三个方面：滚动体球与滚道间

的滑动摩擦所产生的热量、滚动体自旋摩擦所释放的热量，以及滚动体搅动润滑

油时产生的摩擦热，其他摩擦热相对于以上三部分的摩擦热来说相对较小，本节

对此部分热量计算进行适当的忽略不计。

2.4 三点球轴承热功耗案例计算

为评估三点接触球轴承热力耦合模型的可靠性，本文的研究对象为某特定型

号的三点接触球轴承，表 2-1为具体的轴承结构参数。根据前一章的计算结果，

可以从静力学模型中提取出受力和速度的信息，并且综合考虑轴承部件的热变形、

润滑油的粘度以及它们与外界环境的相互作用，从而计算出每个部件的功耗以及

每个节点的温度。工况条件为轴向力 13260N，径向力 0N，转速为 20900r/min，

得到结果如图 2-17所示。

图 2-17三点接触球轴承功耗

从图 2-17中可以看出三点接触球轴承的功率损耗主要集中在球与内圈的自

旋摩擦和、内圈的滑动摩擦和外圈的滑动摩擦三部分。

为了验证分析结果的准确性，在改变轴承转速和载荷的工况下做了另外两组
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分析，得出的结果如下：

在工况条件为轴向力 13260N，径向力 0N，转速从 10000r/min 开始到

20000r/min逐渐增加，分析轴承各接触部位功耗的变化情况，得到结果如图 2-18

所示。在轴承转速逐渐增加的过程中，各个接触点的功耗在逐渐增大，其中外圈

滑动摩擦的功耗较高。

图 2-18三点接触球轴承功耗变化

图 2-19 三点接触球轴承功耗变化

在工况条件为轴承转速20000r/min，径向力为 0N，轴向力从 5000N到12000N

逐渐上升的过程中，分析轴承各节点温度以及各个接触点的功耗变化情况。得到

结果如图 2-19所示，在轴承所受的轴向载荷逐渐增大时，轴承的各部位的功耗

迅速上升，其中外圈滑动摩擦功耗占比最大，球与内外圈接触节点处的温度较高。
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图 2-20 沟曲率系数对轴承功耗的影响

图 2-20表示出了轴承的内滚道沟曲率系数对三点球轴承热功耗的影响，随

着内滚道沟曲率系数的增加，轴承中滚动体因自旋而产生的摩擦功耗下降的较为

明显，这是因为随着沟曲率系数的增加，滚动体与内圈滚道的椭圆接触面不断减

小，从而导致滚动体自旋生热减少。轴承的内圈差动摩擦，球搅油功率损失，内

圈自旋摩擦受沟曲率系数的影响较小，其中外圈差动摩擦的生热功耗随着沟曲率

系数的增加而增加，对后文轴承外圈散热的研究有重要的参考意义。

图 2-21 初始接触角对轴承功耗的影响

图 2-21显示出了轴承的初始接触角对三点接触球轴承的热功耗影响，随着

轴承的接触角变大，轴承整体的热功耗变化不明显，但滚动体因自旋而产生的摩

擦功耗仍占轴承热功耗的大部分，轴承内圈自旋摩擦和球搅油的热功耗随着接触

角的增大增加了约 5%，因此选用合适的轴承接触角有利于减小轴承的热功耗，



安徽工程大学硕士学位论文

27

提高轴承的承载能力，延长轴承寿命。

根据上述分析可知，在三点球轴承运转过程中，改变轴承的运转工况：轴向

的载荷不变，增加轴承的转速，改变轴承径向载荷，轴承的各个部位的功耗有明

显的变化，但在两种条件变化的工况下，三点接触球轴承的主要功耗仍然主要集

中在外圈滑动摩擦，内圈自旋摩擦以及左内圈滑动摩擦上，因此对三点球轴承在

运转过程中的热分析和散热分析具有重要的意义。改变轴承的结构参数，在其他

条件不变的情况下，增大轴承的内滚道曲率半径，轴承的初始接触角，轴承的滚

动体自旋摩擦功耗以及外圈差动摩擦功耗也有着明显的变化，因此适当的减小轴

承的沟曲率系数以及选用合适的初始接触角有利于减小轴承的热功耗。

2.5本章小结

本章主要是对三点球轴承进行拟静力学模型分析，包括轴承拟静力学模型验

证。先是对三点接触球轴承进行了变形几何关系、接触负荷、平衡方程的静力学

求解，之后将静力学程序求解的内圈和滚动体的质心轴向和径向位移作为拟静力

学程序的初值，综合考虑了滚动体因高速产生的离心力，并开发了相关的拟静力

学计算程序。介绍了三点接触球轴承的热功耗模型，采用拟静力学局部法计算轴

承的功率损耗（生热量），并对轴承的热功耗在变工况以及变结构参数的条件下

进行了具体的案例分析。
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第 3章 高速三点球轴承的生热模型分析

目前主流的热特性分析方法有两类:有限元分析法和热网格分析法。有限元

分析方法就是分析轴承的生热、轴承的散热以及边界条件，对轴承进行建模、划

分网格进而分析每个网格的温度；热网格法主要是在轴承座、轴承外圈、保持架、

滚动体、轴承内圈和主轴上根据生热和散热机理来合理设置热节点，这些热节点

分别表示轴承各部件表面或者内部、润滑油、进出油口和空气的温度等；虽然各

个节点之间的热传导和热对流的机理不同，但他们直接都有相互联系，根据这些

节点的热传导和热对流建立热平衡方程组，即可获得各个温度的节点，进而得到

整个轴承系统的温度场热网格法和有限元分析法为目前热分析的两个主流分析

方法。

3.1三点接触球轴承热网格模型

为了简化轴承内部的热传递计算，在对三点角接触球轴承进行热分析的过程

中采用了热网格法，仅考虑了前文提到的热源生热。三点接触球轴承的热量传输

有三种主要形式：通过轴承内部的热交换、轴承与外界的温度差、轴承与轴承表

面的温度差、轴承与外界的温度差、轴承与轴承表面的温度差和温度差。尽管热

辐射的传热效果不太明显，但是它仍可能会影响系统的热量传输，从而导致节点

之间的热阻增加，这种热阻可能会导致热量的流失，从而降低热传输的效率。

3.1.1节点间的热阻

(1)三点球轴承的对流换热

图 3-1 热对流边界条件

润滑油在三点接触球轴承腔体内流动过程中，并没有及时将热量全部带出，

仍有部分热量被转移到周围较低温空气中，因此要对轴承各部件对润滑油及空气
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的对流换热系数进行确定。图 3-1显示了轴承座表面、轴承腔内的润滑油和轴承

主轴表面之间的相互作用三种不同的热传导模式，这三种热传导模式相结合，形

成了复杂的热传导结构。

通常情况下，固体表面被流体带走的热量可以描述为：

�� = ℎ���� (3-1)
式中：A——热对流面积；��——轴承与外界的温度差；ℎ�——热对流换热的系

数，包括润滑油的粘度和密度、传热表面的温度、润滑油的流速以及热传导率等

多种因素的影响。因此，本文采用简化的描述方式：

ℎ� = �� �
�

(3-2)

式中：Nu——努塞尔常数；L——固体的尺寸；k——流体的热传导系数。

三点球轴承为端面喷射加环下润滑的复合供油方式，流体流过固体表面形成

强制对流，将热量带走。轴承腔体里润滑油与空气相混合形成流体，流过轴承各

部件表面。轴承各部件与润滑油和空气形成的混合物之间均为强制对流。该系数

为：

ℎ� = 0.332 �
�
��,���

0.5 ��,���
1/3 (3-3)

式中：  ——流体的导热系数；��,���——流体的普朗克数；��,���——流体的雷

诺数；l——轴承各部件固体特征长度，这里 l为滚动体，滚道直径。普朗克数为：

��,��� = ������������

����
(3-4)

式中：����——比热容；����——传热系数；����——密度；����——运动粘度。

雷诺数为：

��,��� = ��
����

(3-5)

式中：����——流体的粘度；u——滚动体的公转速度。

旋转主轴的外表面与箱体周围空气之间进行强制对流换热。式（3-3）中的

努塞尔常数 Nu [44]可表示为：

�� = 30.5��−0.0042 �� > 9600
�� = ��0.37 7300 ≤ �� ≤ 9600
�� = 0.00308�� + 4.432 �� < 7300

(3-6)

由于三点接触球轴承的轴承座为固定在箱体上，与周围的空气的对流形式为

自然对流，自然对流可按下式计算：
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ℎ� = 0.3(� − ����)0.25 (3-7)

式中：T——轴承外表面的温度；����为轴承座外表面环境温度。

(2)三点球轴承的热传导

在三点接触球轴承正常运行过程中，轴承各个部件（包括主轴）均为固体，

他们之间的传热方式为热传导。三点接触球轴承的各个部件（包括主轴）之间的

传热模型都可以近似看作二维平板模型，传热可按下式计算：

� = ��
�

∆T (3-8)

式中：k——热传导系数；A——有效传热面积；L——有效传热长度；∆�——各

个部件的温度差。

(3)三点球轴承的润滑系统的热传递

三点球轴承的润滑油在轴承高速运转的过程中会在轴承腔内不断流动，进而

带走一部分热量，但在本文的计算仿真过程中没有考虑到这部分热量流失，即本

文中假设润滑油的流量是固定不变的。该部分带走的热量可按下式计算：

� = �� ��(���� − ���) (3-9)

式中：�� ——质量流量；��——比热容；���，����——进油口温度，出油口温度。

润滑油带走的热量为出油口的热量与进油口的热量差值，在本文的热网格模

型中，腔内润滑油的温度为进油口和出油口的平均值，则可以得到下列两个方程：

� = ��−���
���,�

= 1
���,�

( ����−���
2

)

� = ����−��
����,�

= 1
����,�

( ����−���
2

)
(3-10)

式中：��——润滑油的油温；���,�，����,�——进油口，出油口与润滑油之间的热

阻。

(4)节点间热阻的确定

在对三点接触球轴承热网格划分时，类似于对电学中的电路进行处理，热传

递的形式类似于电流流过电路，各个热节点（热阻）类似于电路中的热阻。综合

上文分析，热传导和热对流是两种主要热传递方式，根据式(3-8)各个部件以热传

导的形式的热阻可按下式计算：

�� = �
���

(3-11)

式中：��——各网格节点的热传导热阻；��——各网格节点热阻的传导面积。
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�� = 1
ℎ���

(3-12)

式中：��——热对流热阻；��——对流的有效面积；ℎ�——对流换热系数。

联立式(3-11)和(3-12)，得到了进、出油口和腔内润滑油产生的热阻：

���,� = ����,� = 1
2�� ��

(3-13)

(5)三点球轴承的热网格模型

图 3-2 三点球轴承节点分布示意图

为了准确计算三点接触球轴承在正常工作状态下各部件的温度分布，针对其

各个组成部分（包括主轴）设定了温度节点。这些温度节点不仅有助于系统性地

掌握球轴承各区域的温度状态，还为实现温度监测与控制提供了可靠依据。图

3-2展示了三点接触球轴承的温度节点布局示意图，而表 2-1则列出了各节点的

具体定义与功能，为后续的温度分析提供了重要的参考。

表 3-1三点球轴承温度节点的含义

节点号 含义 节点号 含义

1 球中心温度节点 17 左内圈滚道温度节点

2 外滚道温度节点 Ta 周围空气温度节点

3-5 轴承座温度节点 Tin 入油口温度节点

6 右内圈滚道温度节点 Tout 出油口温度节点

7-15 主轴温度节点 16 腔内润滑油温度节点

为了更加精确地描绘三点球轴承在热传导过程中的动态，图 3-3详细展示了

其二维热传模型中节点间热流传递的示意图。对于热网格中的任意一个节点，流

入的能量等于流出的能量，这是基于能量守恒原理的必然结果。基于这一原则，

通过建立热平衡方程来分析和计算各节点在稳态条件下的热平衡状态：
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�=1
� 1

��−�
= (�� − ��) = ��� (3-14)

式中：��——i节点的生热量；��——与 i节点相邻的节点温度；��−�——i节点和

j节点之间的热阻。

图 3-3轴承各个节点间热流传递模型

3.2 三点接触球轴承拟静力学-热耦合分析模型

三点接触球轴承为在高压转子轴承，航空发动机典型“五支点”结构中的三号

轴承为三点接触球轴承，其位于高压气室和中低压气室之间，在高转速的工况下，

轴承内部之间会产生大量的难以及时散去的热量, 产生很大的影响，由于温升的

影响，三点接触球轴承的各个部件的尺寸会因热胀冷缩而导致轴承的游隙会减小，

可能导致部分滚动体卡死现象。为此，本文考虑热变形的影响，并将其代入到三

点接触球轴承拟静力学模型中进行迭代，建立三点接触球轴承热-力耦合模型。

3.2.1三点球轴承的热变形计算

轴承因在高温工况下产生的热变形的部件，其变形计算的公式如下：

� = ���� (3-15)

式中：u——热变形；α——热膨胀系数；��——温度的变化量。d为各部件的直

径。

轴承内圈一般与主轴为过盈配合，轴承的内圈径向热变形可按下式计算[45]：

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

���
(3-16)

式中：��，��——内圈，主轴的热膨胀系数；���，���——内圈，主轴温度的变

化量；��——主轴泊松比；d——轴承内圈内径；���——轴承内滚道直径。

外圈一般均安装在轴承座上，其径向热变形可按以下公式来实现计算[45]：
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�� = �ℎ��ℎ(1 + �ℎ)��� (3-17)

式中：�ℎ、��ℎ和�ℎ——轴承座的热膨胀系数和温度变化量，轴承座的泊松比；

���——轴承外滚道直径。

滚动体的热变形可按下式计算：

�� = ������ (3-18)
式中：��——滚动体的热膨胀系数；���——轴承座的温度变化量；D——滚动

体直径。

内外圈之间的径向相对热变形按下式计算为：

�� = �� − �� − 2�� (3-19)

内外圈之间的轴向相对热变形按下式计算为：

�� = (�ℎ��ℎ�ℎ − �������)/2 (3-20)

式中：��，�ℎ——主轴，轴承座的长度。

3.2.2 数值求解

图 3-4 三点接触球轴承拟静力学-热耦合分析计算流程图

三点球轴承拟静力学-热耦合分析计算流程图如图 3-4所示。通过应用拟静

力学模型，我们可以计算出滚动体与其周围环境的力学和运动学特性，并且可以
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通过热平衡方程来评估迭代的准确性。输出各节点温度和热变形，再将热变形回

代到拟静力学中，依次循环，直到结束。

3.3 三点球轴承热节点案例计算

根据第二章的计算结果，我们可以从静力学模型中提取出受力和速度的信息，

并且综合考虑轴承部件的热变形、润滑油的粘度以及它们与外界环境的相互作用，

再加上前一章的轴承热功耗的计算结果从而计算出每个节点的温度。工况条件为

轴向力 7811N，径向力 0N，转速为 12000r/min，分析结果如图 3-5所示。

图 3-5三点接触球轴承各个温度节点

由图 3-5易知三点接触球轴承的主要温度主要集中在主轴与内圈、内圈和球

接触点，球与外圈接触点的两处接触副。

为了验证分析结果的准确性，在改变轴承转速和载荷的工况下做了另外两组

分析，得出的结果如下：

在工况条件为轴向力 13260N，径向力 0N，转速从 10000r/min 开始到

20000r/min逐渐增加，分析轴承各节点温度的变化情况，得到结果如图 3-6所示。

在轴承转速逐渐增加的过程中，各个接触点的温度也在逐渐上升，其中球与内外

圈接触点以及内圈的温度较高。
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图 3-6三点接触球轴承各个节点温度变化

在工况条件为轴承转速20000r/min，径向力为 0N，轴向力从 5000N到12000N

逐渐上升的过程中，分析轴承各节点温度的变化情况。得到结果如图 3-7所示，

在轴承所受的轴向载荷逐渐增大时，轴承的各节点的温度逐渐上升，其中球与内

外圈接触节点处的温度较高。

图 3-7 三点接触球轴承各个节点温度变化

根据上述分析可知，在三点球轴承运转过程中，轴向的载荷不变，增加了轴

承的转速，三点球轴承各个温度节点都有明显的变化，由此可得轴承转速对三点

球轴承的节点温度影响较大；在改变轴承径向载荷时，轴承的各个节点的温度也

有明显的上升。在两种条件变化的工况下，三点接触球轴承的温度较高的节点主

要还是球与内外圈接触点，内圈温度以及主轴温度，因此对三点球轴承在运转过
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程中的热分析和散热分析具有重要的意义，分析结果也为下一章对三点球轴承散

热研究提供了基础。

3.4本章小结

根据上一章对三点球轴承温度和功耗计算和分析的结果，对三点球轴承在高

速运转工况下生热模型进行分析，进而对轴承的各个温度节点进行分析，分析了

轴承在运行过程中主要的温度节点，并在改变轴承转速和载荷力的条件下，对轴

承节点温度的变化进行分析，为下一章的轴承散热分析提供数据基础。
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第 4章 高速三点球轴承主动散热分析

4.1高速三点球轴承主动散热模型分析

4.1.1简化模型及控制方程的建立

对轴承的主动散热结构进行设计[46-48]，物理模型采用 solid works 软件进

行建模，对三点球轴承的轴承外圈及外圈轮毂部分进行设计，矩形部分

为流固耦合界面，流体的运动区域，圆弧部分为滚子与轴承接触的发热

区域。为了方便后面的求解与计算，针对外圈螺旋槽模型的结构特点，提取出

了如图 4-2所示的外圈螺旋槽管道。

图 4-1 模型结构图

图 4-2 流体的结构为深色部

鉴于所建立的模型求解区域较为复杂，为确保计算精度和效率，采用了四面

体非结构网格对计算区域进行了细致的网格划分。针对螺旋槽弯曲附近的区域，
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进行了网格加密处理，以确定该区域细微的流动变化，从而进一步提升分析结果

的准确性。经过准确的划分，最终共得到了 2013569个网格单元，为后续的分析

工作奠定了坚实的基础。

建立如图 4-3所示的计算模型图，l为螺旋槽的长度，b为螺旋槽的宽度，um

为流体的入口速度 ，u、v分别为 x方向和 y方向的速度。

图 4-3 螺旋槽内的对流换热图

螺旋管道内流体的连续性方程：
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螺旋管道内流体的动量方程：
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螺旋管道内流体的能量方程：
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(4-4)

式中，�为流体密度；�为流体的动力粘度 ；a为流体的热扩散率；�为流体

的导热系数。
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4.2 流体的边界条件

4.2.1 流体温度场的边界条件

流体温度场的边界条件主要分为两大类，分别是第一类边界条件和第二类

边界条件[47]。这两种边界条件在描述流体温度场的特性时起着至关重要的作用。

通过合理设置和应用这两种边界条件，我们可以更加准确地模拟和分析流体温度

场的分布和变化规律[49]。

第一类边界条件通常指的是在边界上直接给定的温度值，它直接影响了流体

在边界处的温度分布。可以得到：

��(�, �, �) �=−0 = �(�, �, �) �=+0 (4-5)

式中，n—接触界面的法线方向；s—固体壁面。

当�� �=−0 = �� �=+0 =常数时，称之为常壁温边界条件。

第二类边界条件则涉及边界上的热流密度或热通量，它决定了流体与边界之

间的热量交换情况，可以得到：

�� =− ��
���
�� �=−0

=− ���
�� �=+0

(4-6)

当无固壁温度分布时有:

�� =− ���
�� �=+0

(4-7)

4.2.2 边界条件的确定

本文是研究轴承在高速运转工况下轴承的散热情况，在这种工况下，假定螺

旋槽内壁温度不变，采用第一类边界条件:

� = 0，� = ���，� = ��，� = 0 (4-8)

� = �，��
��

= 0，��
��

= 0 (4-9)

� = 0，��
��

= 0，��
��

= 0，��
��

= 0 (4-10)

� = �，� = ��，� = 0，� = 0 (4-11)

式中，��—常壁温，℃；��� —流体入口温度，℃。

4.3 算法的选择

Fluent软件[50-52]具备灵活的非结构化网格划分能力、基于解的自适应网格优

化特性、成熟的物理模型库以及强大的前后处理功能，已广泛运用于航空航天、
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汽车制造、石油工业等多个领域。在 Fluent的架构中，前处理器的主要职责是生

成高质量的网格，为后续的流体数值计算提供基础。求解器则是整个流体计算的

核心部分，负责执行数值求解过程，而后处理器则专注于将计算结果以直观的方

式呈现，如各种物理量的可视化表达，以便于用户深入分析和理解计算结果。

在 Fluent中对流体部分进行设置，在分析过程中涉及到能量的变化，因此需

要打开能量开关，粘性模型采用标准 k-epsilon模型，并加入粘性发热，润滑油

在高速运转的过程中会产生热量，流体材料设置为 engine-oil,轴承材料设置为轴

承钢。根据流体运行工况设置边界条件，壁面设置中的热相关边界条件设置为通

过系统耦合，固体与流体部分在此设置下进行耦合分析。在流体入口的区域将其

设置为速度入口，并设置入口速度，将流体出口的区域设置为压力出口。

在模拟过程中，除了特别指明的参数外，其余均采用了软件的默认设置。同

时求解了流体运动方程和能量方程，确保流场的动态特性与能量传递过程得到准

确描述。对于湍流模型的选取，采用了广泛认可的标准 k-ε模型，它能够有效地

捕捉湍流的主要特征。针对近壁区的流动特性，采用了标准壁面函数进行处理，

以确保边界条件的准确模拟。在初始化流场时，选用了混合初始化方法，这种方

法结合了多种初始化策略，能够更快速地达到稳定的流场状态。此外，根据不同

工况的要求，设置了相应的初始油温参数，以反映实际工作条件下的温度变化。

在计算过程中，忽略了轴承滚子与内外圈之间的油膜影响，以简化模型并提高计

算效率。

完成初始化后，计算机开始进行计算，通过不断调整流体参数和方程解，逐

步逼近真实的流场状态。当计算收敛，即结果满足预设的精度要求时，将对计算

结果进行保存，以便后续的分析和讨论。这一过程确保了模拟结果的准确性和可

靠性，为后续的轴承性能分析提供了坚实的基础。

4.4轴承外圈散热结构流场的仿真分析

4.4.1 流场的仿真计算

根据三点球轴承外圈螺旋槽散热的结构特征，提取出了轴承主动外圈流场模

型，如图 4-4所示。
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图 4-4流场的有限元模型

图 4-5 流场的网格划分

图 4-6 流场结构流体入口出口示意图

从图 4-4中可以看出，流场结构为螺旋线形状[53-54]，为了方便建模及流体仿

真分析，在轴承外圈上设置了流体的进出口位置，如图 4-6所示。对流场结构进

行仿真分析，网格划分如图 4-5所示。



安徽工程大学硕士学位论文

42

网格划分完成后，设定流体的参数以及边界条件，使用 FLUENT进行求解。

改变流体入口的流量大小、入口温度等参数，进而进行求解计算，并对计算结果

的进行分析[55-56]。

对流体的材料类型进行选择，所选流体类型为 engine-oil，所选的润滑油需

能够满足三点球轴承在高转速工况下对轴承散热系统有足够的润滑及散热能力，

流体的密度为 889kg/m3，比热容为 1845J/kg-k,流体的热导率为 0.145w/m-k，粘

度为 1.06kg/m-s，如图 4-7所示。

同时对散热系统的固体材料进行选择，所选材料类型为 steel，其密度为

8030kg/m3，502.48J/kg-k，热导率为 16.27w/m-k,如图 4-8所示。

图 4-7 流体材料设置

图 4-8 固体材料设置

4.4.2 轴承散热与入口流体温度的关系

为了深入了解轴承在不同入口油温条件下的散热性能，进行了针对性的流体

仿真分析。在这一过程中，改变了流体的初始温度，并以此为基础进行了仿真分

析。在保持流体速度恒定的前提下，选用了润滑油作为介质，以探究初始油温对
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轴承散热情况的具体影响。通过仿真分析，得到了如图 4-9所示的结果，结果展

示了初始油温与轴承散热性能之间的关系，为后续的研究提供了重要的参考依据。

图 4-9 流体出口速度（左）和温度（右）分布

如图 4-9所示，流体的速度分布为层流[57-59]，在靠近内界的出口位置，流体

的速度变化梯度相对较大，边界层速度变化相对更加均匀。在这种工况下，流体

的表面对流换热系数变化不明显，能够很好的稳定住轴承的温度升高。由于热源

位于内边界，因此内边界附近温度变化更加明显。

通过改变初始油温进行仿真分析[60-62]，可以了解轴承在不同初始油温条件下

的散热情况。使用专用的润滑油，研究了在螺旋槽内润滑油流量变化的条件下，

初始流体温度对轴承散热效率的影响。

图 4-10初始油温对流体温升的影响

如图 4-10所示，从图中可以看出，在两种不同初始油温条件下，随着初始

油流量的增加，虽然出口温度降低，但温差减小，可以看出提高初始流体温度并

不能改善轴承的散热。
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图 4-11初始温度对轴承散热的影响

从图 4-11中的数据结果来看可以进一步验证上面的结论。当螺旋槽内的流

体的初始温度不断增加的时候，此时流体的对流换热的性能将会降低，散热量将

会逐渐减小，对轴承外圈的散热作用减小。由此可以得出以下结论：降低润滑油

的初始油温在合适的范围内，能够有效强化对流换热的效果，进而提升轴承的散

热性能。

4.4.3 轴承散热与流体初始速度的关系

轴承外圈的散热与螺旋槽润滑油入口流速大小的关联性很强，因此对轴承主

动外圈冷却油的进口速度进行调整。将进口温度设置为 30℃，流量不变，只改

变流体的入口速度。计算结果如图 4-12所示，利用润滑油作为流体介质给轴承

进行主动散热，当流体速度达到 4m/s时，外圈冷却油给轴承散热的效果趋于平

稳，再通过提高主动外圈的入口流体速度轴承外圈温度不再有明显的变化。

图 4-12 润滑油流速对外圈温度的影响
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4.4.4轴承散热与外圈结构的关系

如前文分析所述，带有螺旋槽的轴承外圈设计能够有效的降低轴承外圈的温

度。因此，为了提高主动外圈的散热效率，提出了改变螺旋槽截面形状的想法。

如果改变当前的矩形螺旋槽截面，设计新的 V形的螺旋槽截面形状，预期的性

能效率可以提高 10%。螺旋槽截面的新设计如图 4-13 所示。为了比较，管道的

长度、深度保持不变，因此压降不会变大。

由图 4-14可得，在入口处的润滑油温度为 30℃的条件下，轴承外圈螺旋槽

采用 V形结构时的散热效果比采用矩形结构时的散热效果提升明显。这是因为

螺旋槽结构为 V形时，在轴承高速旋转的工况下，润滑油随着轴承的高速旋转

在螺旋槽内快速流动，螺旋槽截面加工形状的不同将产生不同的流动效果，螺旋

槽的截面形状不同，流体在螺旋槽内的流动状态也不同。虽然流体与轴承外圈的

接触面积没变，但是流体在螺旋槽内的湍流[63-64]效果更强烈，因此流体与轴承外

圈的热交换更加明显，三点球轴承在高速运转时产生的摩擦热，通过热传递会导

致轴承的温度升高，流体与轴承的热交换会更加频繁，从而可以带走更多因轴承

摩擦产生的热量[65-66]。

图 4-13 修改后的螺旋槽截面网格模型
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图 4-14 矩形和 V 形截面外圈温度云图对比

两种截面尺寸螺旋槽[65-68]都能够带走轴承运转过程中产生的热，在没有主动

外圈螺旋槽，即为全固体外圈时，计算出的平均温度在材料将达到 453K，这个

温度比截面为矩形的螺旋槽外圈高 42K，,比 V形截面螺旋槽外圈高 55K。

图 4-15 矩形和 V 形截面流体温度云图对比

图 4-16 流体中的温度分布矩形截面和 V 型截面

轴承外圈的螺旋槽围绕外圈呈螺旋管状，形成约 5条螺纹，从第一个螺旋槽

到第五个螺旋槽，油温的变化率逐渐减小，大部分的热量吸收已经发生在前三个
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螺旋槽中。图 4-16显示了矩形截面和 V形截面的流体温度变化云图，在长度的

前三分之二处，流体温度的变化率是最高的。因此螺旋槽长度的优化方面在未来

的研究中将有很大的发展空间。

4.5 轴承散热系统分析

经过上述分析，可以观察到，当轴承外圈增加散热结构后，能够有效地利用

散热螺旋槽内部流体的对流换热特性，将轴承内部因摩擦作用而产生的大部分热

量进行有效地传导和释放，从而显著降低轴承的工作温度。鉴于本课题的主要研

究方向是高速三点球轴承在高转速工况下的散热效率的问题，因此分析重点主要

集中在轴承系统的稳态热性能上。采用了 ANSYS软件对系统进行热分析，结合

先前设定的边界条件及数据，分析得出了轴承散热系统的温度场模型，如图 4-17

所示。这一模型为我们深入理解和优化轴承散热性能提供了重要的参考依据。

通过观察图中可以看到，相较于未设计散热结构时的情况，轴承散热系统的

整体温度分布发生了显著的变化。其中，温度峰值主要集中在轴承滚道与滚子的

接触部位，其温度值高达 80.1℃。这主要是由于轴承内滚道与滚子在运转过程中

产生的摩擦热量所致，部分摩擦热量会向外滚道传递，但大部分的热量都是通过

螺旋槽内的润滑油热对流和与主轴之间的热传导方式散失。但是这两种传热的方

式在实际的轴承工况下散热效果并不能达到预期，导致内滚道与滚子接触区域的

局部温度偏高。因此，在未来的设计中应进一步优化散热结构，以提高热量的传

递效率，从而降低轴承的工作温度。

图 4-17 无主动外圈散热和有主动外圈散热

如图 4-17 所示，对轴承外圈的散热结果进行仿真分析，取轴承外圈 YZ方

向的一个截面来作为分析的对象。从左侧的图中可以看出，轴承外圈在没有主动

散热的工况下，轴承外圈的平均温度更高，温度较高的区域更大。从右侧的图中
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可以看出，轴承外圈在有主动散热系统的工况下，轴承外圈的平均温度更低，且

轴承外圈温度较高的区域有所缩小，经过分析计算，轴承外圈的平均温度相较于

没有螺旋槽的轴承外圈降低了约 20%，散热效果良好。

4.6本章小结

本章首先建立了轴承外圈螺旋槽散热结构，提取出主动外圈螺旋槽的流场模

型，使用 ANSYS FLUENT对轴承外圈螺旋槽流场进行仿真分析，对影响流场对

流换热的因素进行研究[69-70]，包括入口油温，流体初始速度，以及螺旋槽截面对

主动外圈散热效率的影响。对经过重新设计的轴承主动外圈散热结构进行了稳态

热分析，通过轴承外圈温度分布的云图可以得到：在轴承外圈上设计的主动外圈

螺旋槽能够大幅的降低轴承的温度升高情况，提高了轴承在运行工况下的稳定性。
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第 5章 高速三点球轴承散热试验验证

5.1试验目的

在航空发动机高速三点球轴承主动外圈散热的研究中，试验验证是非常重要

的。通过对轴承进行真实的试验，模拟轴承在高速工况下的生热情况以及散热情

况，对前述章节所得出的结论进行验证。在试验验证的过程中探究了流体参数变

化的时候，在试验中对三点球轴承温度升高程度的影响，能够更好的总结出螺旋

槽内流体散热性能的变化规律。通过试验与分析，能够更加深入地理解轴承的散

热机制，为未来的优化设计和性能提升提供有力的支撑。

5.2轴承温升试验

5.2.1 试验设备及试验方法

试验设备如图 5-1所示，电机负责给轴承系统提供动力，中间部分为两个支

撑轴承座，被试轴承座上有径向和轴向加载装置，可以加载轴向和径向的力，轴

承的测温装置安装在轴承座上的小孔上，通过一个测温点与轴承试验台控制柜相

连接，从而测得轴承外圈的温度变化，如图 5-3所示。

图 5-1 轴承试验台装置图
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图 5-2 轴承试验台原理框架图

图 5-3 轴承外圈测温点示意图

5.2.2试验结果及分析

为了测试轴承随着转速攀升的过程中，轴承外圈的温度变化情况，因此做了

轴承的温升试验。在实验室环境为 15℃的体检下进行试验，设置轴向载荷 2456N，

径向载荷为 2980N，轴承润滑油初始温度为 12℃，润滑油流量为 0.8L/min。轴

承开始转动后，先设置转速 1000r/min，待轴承平稳运转 5min后，依据控制台上

的显示数字记录轴承外圈的温度，再分别设置轴承转速为 1500,2000,2500，

3000,3500,4000,4500,5000转，每间隔 5分钟调整一次轴承转速，并记录轴承外

圈温度。在轴承的试验台控制柜上显示试验过程的相关参数，如图 5-4所示。
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图 5-4 试验台控制柜操作界面图

在当前的工况下，轴承系统的主要传热方式表现为两个方面：一是轴承外圈

与轴承座之间发生的热传导对流换热过程，二是轴承系统与外部环境空气之间的

对流换热作用。通过这两种传热方式，轴承系统能够有效地将内部产生的热量传

递至外部环境，从而保持其稳定的运行状态，通过温度检测装置得到外圈端部的

温升曲线，如图 5-5所示。由图中的轴承温升曲线可以看到，随着轴承转速的升

高，轴承因摩擦产生的热量导致轴承外圈温度逐渐升高，预计随着转速的增加，

轴承的温度升高将更加明显，说明在轴承运转过程中，转速是影响轴承温度升高

的重要因素。

图 5-5 轴承外圈温升曲线

通过仔细对比上述各温度点的温度变化，可以观察到尽管各测温点温度存在



安徽工程大学硕士学位论文

52

细微的波动，但这些变化对本次试验所关注的核心验证结果并未产生显著影响。

因此，可以得出结论，采用这种模拟轴承生热的方法，既满足了试验要求，分析

结果也相对可靠，提供了重要的数据支持。

5.3 轴承主动外圈散热试验

5.3.1 试验设备

试验设备如图 5-6和图 5-7所示，驱动装置给整个试验台提供动力系统，给

轴承施加的径向力来自于轴承的径向加载装置，施加的轴向力来自于轴向加载装

置，与试验台相连接的操作台上可以设置轴承转速以及给轴承施加的轴向，径向

力的大小，测量温度的传感器放置在被测轴承的轴承外圈附近，监测轴承外圈的

温度变化情况。

图 5-6 试验机

图 5-7试验机控制台
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5.3.2 试验过程

1.试验前检查

试验前应对试验台进行以下检测或检查，并详细记录检查内容：

（1）清洗各装配部件，油孔，沟槽等处需用高压空气吹净，检查确认试验机内

部无金属屑等其他异物；

（2）试验轴承应为合格产品；

（3）试验前对润滑系统油箱进行清洗，按型号要求更换全新的试验用润滑油，

检查喷嘴的流量应符合要求，检查喷嘴的供油喷射位置应合适；

（4）计量轴承的全项尺寸（内径，外径，宽度尺寸，游隙等），轴颈直径与安

装孔孔径应符合要求；

（5）对试验设备各传感器及显示仪表进行检查和检定；

2.磨合试验

轴承装配后，在正式的试验前，需按照表 5-1要求进行 30min磨合试验。

表 5-1 磨合试验参数

序号
轴承转速

（r/min）

轴向载荷

（N）

径向载荷

（N）

滑油供油流量

（L/min）或压

力（MPa）

环下滑油供油

温度（℃）

运转时

间（min）

1 9017 3580 1237
根据收油效率

标定试验确定。

100±5 10

2 12053 7811 1237 100±5 10

3 9017 10000 1237 100±5 10

5.3.3 试验结果分析

(1)外圈供油和外圈不供油条件下轴承散热效果对比

为了试验高速三点球轴承在无主动外圈和有主动外圈的工况下的散热效果，

在实验环境 25-30℃的条件下对轴承进行测试，设置入口油流量为 1.4-1.6L/min，

在 12000r/min的转速下，轴向力为 6086N，径向力为 4628N。在轴承外圈不供

油的条件下，分别在轴承润滑油温度 50,60,70,80,90,100℃的工况下，监测轴承外

圈的温度，在每一个温度点每间隔 2分钟测量一次轴承外圈的温度，共测量三次，

取平均值，记为在该温度点下轴承外圈的温度。在轴承温度冷却到实验室温度后，

再对三点球轴承进行外圈供油的实验，对轴承试验台设置与外圈不供油时相同的
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参数，将外圈冷却油加热至 50℃，待轴承运转平稳后，测量轴承外圈的温度，

温度记录开始时间为试验机监控温度达到稳态时，后续在达到稳态的 2min内分

别再记录 2次数据，计算平均值，作为实验采集数据，在后续的每一个温度点都

按照此流程进行操作。

实验结果如图 5-8所示，轴承在有外圈供油的工况下，测量出轴承外圈的温

度比没有外圈供油时的温度平均低了 10℃，说明轴承在加入了主动外圈散热后，

对提升轴承散热效果明显，并且随着入口油温的升高，二者的差距在缩小，说明

入口油温适当降低，更有利于提升轴承主动外圈散热效率，同时对数据的理论计

算，结果与实验结果吻合较好。

图 5-8 12000r/min时轴承外圈温度对比

图 5-9 9000r/min时轴承外圈温度对比
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图 5-10 不同转速下轴承外圈温度对比

为了与轴承在 12000r/min时轴承主动外圈效率进行对比，试验了轴承在

9000r/min时轴承外圈的温度变化情况。如图 5-9所示，与 12000r/min时类似，

有轴承主动外圈散热时，轴承外圈的温度比不供油时低，且相同入口油温时，轴

承转速越高，测得的轴承外圈的温度越高，这是因为轴承的转速越高，轴承在运

转过程中因摩擦产生的温度越高，如图 5-10所示。

(2)冷却油流量对主动外圈散热效果的影响

为了验证主动外圈冷却油流量对高速三点球轴承散热效率的影响，因此在轴

承高速运转的工况下，给主动外圈提供不同流量的润滑油，监测在不同油流量的

条件下，轴承外圈的温度变化。

在验证轴承主动外圈油流量对轴承散热影响时，轴承转速设置为 12000转/

分，轴向载荷为 6086N，径向载荷为 4628N，外圈供油油温为 95℃，油流量为

0.2L/min-2L/min，从 0.2L/min开始，每间隔 0.2L改变一次。温度记录开始时间

为试验机监控温度达到稳态时，后续在达到稳态的 2min内分别再记录 2次数据，

计算平均值，作为实验采集数据，在 10min内温度变化不大于±2℃，即为温度

稳定标准。

试验结果如图 5-11所示，在外圈供油量变大的过程中，轴承外圈的温度慢

慢降低，可以看出在其他条件不变的情况下，增大外圈的供油量，可以有效降低

轴承外圈的温度，其中在油流量在 0.6L/min-1.4L/min时轴承外圈温度变化较大。
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图 5-11 冷却油流量对外圈温度的影响

5.3.4 试验结论

1.本节所设计的轴承主动外圈散热螺旋槽，通过在试验机上进行一系列的试

验，对轴承主动外圈散热冷却油流量，初始油温进行调整，能够比较准确的测试

出轴承外圈的温度变化过程，能够精确地获取轴承外圈温度变化的动态过程，实

现对轴承工作状态的有效监测和评估，从而对轴承主动外圈散热的散热性能进行

分析，为轴承的性能分析和优化设计提供有力的数据支持。

2.对比了有主动外圈散热轴承与无主动外圈散热轴承的试验数据，发现主动

外圈散热轴承在散热效果更好；其次，针对不同入口油温的冷却油进行了对比，

结果表明入口油温的变化对散热效果具有显著影响。最后，还对不同流量的冷却

油进行了散热效果的对比，发现流量大小同样是影响散热效果的关键因素。通过

这些分析的结果，同时也证实了上文仿真结果的可靠性。

3.通过对试验结果的分析研究，可以得出结论，在传统轴承的轴承外圈上设

计主动散热的螺旋槽，通过引入冷却油的方式与轴承进行对流换热，对进一步降

低轴承的温度，提高轴承的散热性能有很大帮助，说明给轴承设计的主动散热系

统相比于传统的轴承散热系统在散热性能方面有很大的提升。

5.4本章小结

本章主要对轴承主动外圈螺旋槽的散热性能进行研究，特别是对轴承外圈螺

旋槽对流换热性能进行了试验探究，包括轴承的温升试验。对三点球轴承进行测

试试验，将试验结果进行分析对比。在此基础上，总结出了改良高速三点球轴承
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散热性能的有效方法。通过引入主动外圈螺旋槽，我们显著提升了轴承的散热性

能，这一成果不仅为轴承的主动散热研究提供了参考依据，也为轴承设计和性能

优化提供了新的思路和方法。随着研究的深入，轴承的散热性能将得到进一步的

提升，从而满足更高速度、更高负载的工况需求。
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第 6章 结论和展望

6.1结论

高速三点球轴承作为航空发动机试验机重要的主轴支撑部件，它在高速三球

轴承试验机的研制和发展中起着重要的作用。在试验装置高速重载荷的条件下，

试验轴承因发热而引起的主轴稳定性问题是需要解决的核心问题之一。本文通过

理论研究、仿真分析和试验验证等方式，对试验轴承的散热问题进行了深入研究，

得出了提高试验轴承散热性能的方法，为高速三点轴承试验机的整体设计和运行

以及主轴运行的可靠性提供了保障。本文的主要工作如下:

(1)根据测试轴承的设计选型及轴承的相关结构参数，对三点接触球轴承进

行静力学模型分析，拟静力学分析，将模型求解结果与商业软件、文献资料对比

分析，验证模型的准确性，并为热力耦合程序和动力学程序提供初值。基于拟静

力学模型，研究了工况和结构参数对三点球轴承生热的影响，利用局部法对三点

球轴承进行热功耗计算，结果显示：在增加轴承转速和载荷力的条件下，轴承的

功耗增加了约 30%；在增加轴承的沟曲率系数条件下，轴承的功耗增加了约 15%，

在增加轴承初始接触角的条件下，内圈自旋摩擦和搅油摩擦增加了约 5%。

(2)根据前文编写三点接触球轴承局部功耗的计算程序，采用热网格法建立

了三点接触球轴承的热力耦合模型，对三点接触球轴承划分热节点，编写热传递

模块，计算出各节点的温度。在改变轴承转速和载荷的工况下对轴承的各温度节

点进行分析，结果显示：在轴承转速和载荷增加的过程中，轴承各节点的温度都

有所增加，最高增加了约 35%。

(3)对高速三点接触球轴承进行散热过程的仿真分析，首先建立三点接触球

轴承主动外圈螺旋槽散热模型，并在仿真软件中对建立好的模型进行各种条件的

设置，最后对仿真结果进行分析。通过分析了入口油温，流体入口流速，流体流

量变化三个条件对轴承外圈温度的影响，对新设计的主动外圈螺旋槽进行仿真分

析，并将分析结果与现有设计的外圈螺旋槽进行对比，结果显示：在有主动外圈

散热轴承的情况下，轴承的平均温度降低了约 20%，且新设计的 V型螺旋槽相

对于矩形螺旋槽散热效率提升了约 15%。

(4)对高速三点球轴承的散热试验验证并对轴承主动外圈螺旋槽的散热性能

进行研究，针对轴承外圈螺旋槽对流换热性能进行了试验研究，包括对轴承的温
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升试验。介绍了试验所需的装置和测试的方法，对试验流程和相关事项进行了论

述，然后对测试得到的试验数据进行分析，得出了试验结论，印证了前述章节的

理论分析及仿真结果，为轴承主动散热研究提供了相关参考依据。

6.2展望

本文对三点接触球轴承在高速工况下的热功耗，节点温度进行了较为详细的

研究，以及对轴承的主动散热方法进行了研究，但还有很多许多不足之处：

(1)本文对三点球轴承主动散热方法的研究，主要针对轴承外圈螺旋槽结构

而进行，通过这种设计来改善轴承在高速运行工况下的散热性能，但要更加准确

的研究和测试轴承的散热性能，还需要考虑影响轴承散热系统的其他各个方面。

(2)试验研究中采用的轴承生热系统，虽然可以满足试验的预期效果，但是

试验的温度与实际轴承温度还有一些差距，因此在这个方面还有待改进。
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