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热力耦合作用的航空发动机主轴球轴承
动力学分析
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摘　　　  要：    为更准确分析航空发动机轴承动态特性，基于滚动轴承动力学理论和传热学理论，建立了一种

航空发动机主轴球轴承热力耦合的动力学模型。采用预估-校正的 GSTIFF变步长积分算法求解动力学微分

方程组，分析了轴承供油体积流量和供油温度对轴承温度及轴承动力学影响。研究结果表明：球轴承高速运

行时轴承动力学特性受轴承生热影响较大；增大供油体积流量有助于降低轴承温度以及减小钢球与保持架

之间碰撞力，但过大的供油体积流量会导致轴承保持架振动增大；供油温度主要影响轴承温度以及润滑油黏

度，保持架与引导套圈间的作用力随着供油温度的升高而降低。当供油温度在 120 ℃ 时轴承保持架振动最小。
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Dynamic analysis of aero-engine spindle ball bearings with
thermal-mechanical coupling
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Abstract:   In order to analyze the dynamic characteristics of aero-engine bearings more accurately，a
thermal-mechanical coupling dynamic model of aero-engine spindle ball bearings was established based on
the dynamic theory of rolling bearings and heat transfer theory. Then， the dynamic differential equations
were solved using the GSTIFF variable step size integral algorithm，and the effects of bearing oil supply
and temperature on bearing temperature and bearing dynamics were analyzed. The results showed that the
dynamic  characteristics  of  ball  bearings  were  greatly  affected  by  bearing  heat  generation  when  ball
bearings  were  running  at  high  speeds.  When  the  oil  supply  increased， the  bearing  temperature  and  the
collision force between the ball and the cage were reduced. However，too much oil supply could lead to an
increase in bearing cage vibration. The oil supply temperature mainly affected the bearing temperature and
lubricating oil viscosity. The acting force between the cage and the guide ring decreased with the increase
of  the  oil  supply  temperature.  The  bearing  cage  vibration  was  minimal  when  the  oil  supply  temperature
was 120 ℃.
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轴承作为航空发动机主轴上的关键部件，其

性能对航空发动机安全运转起着至关重要的作用。

高速球轴承工作在高温高速、重载的工况下，其

内部因摩擦产生的热量会引起轴承温度升高，导

致润滑油黏度下降，严重时将导致轴承润滑失效，

从而引起轴承早期失效。对于油润滑的高速轴承，

润滑油供油体积流量（下文简称供油量）和供油温

度都将影响轴承动态性能。

高速轴承摩擦发热一直是人们关注的问题，

自 20世纪中期开始，Palmgren[1] 就采用轴承摩擦

力矩试验方法，拟合出轴承摩擦力矩的经验计算

公式。邓四二等[2-4] 在轴承动力学分析基础上建

立了高速角接触球轴承摩擦力矩计算式，对轴承

轴向预紧力以及保持架结构参数与轴承摩擦力矩

的关系进行了研究。刘悦阳等[5] 采取同样的方式

建立了双列角接触球轴承动力学微分方程，分析

了轴承工况参数和结构参数对其摩擦功耗的影响

规律并对其进行优化。高超[6] 基于灰系统理论建

立了角接触球轴承摩擦力矩的动态预测模型，对

不同转速和载荷下的内外圈和滚珠温度进行分析。

陈观慈等[7] 在结合球轴承的拟静力学和生热分析

的基础上，对轴承转速、载荷等参数与轴承局部

功耗之间的关系进行了研究。倪真真等[8] 针对高

速球轴承出现的油气混合现象，建立了考虑油气

比例系数的高速球轴承拟动力学分析模型，对油

气比例系数与轴承功耗的关系进行了研究。目前

对于轴承内外圈温度的分析方法主要为有限元法

和热网格法。Truong等[9] 在有限元模型中引入温

度影响刚度系数，根据主轴轴承系统达到热稳态

条件后的径向和轴向线膨胀系数，建立了角接触

球轴承的五自由度刚度矩阵，对轴承温度与主轴

固有频率的关系进行了研究。靳岚等[10] 提出一

种考虑接触参数与摩擦生热交互影响的高速角接

触球轴承温升预测方法，分析了接触参数、摩擦

生热量、温升之间的相互影响关系。程庆元等[11]

采用有限元法对直升机主减速器的轴承进行稳态

及瞬态热分析，研究了表面传热系数、热阻等随

时间变化规律以及极限工况下的瞬态温度场。

Harris等 [12] 提出了球轴承局部生热的计算方法，

并对热网格法分析轴承温度的方法进行阐述。

Ai等 [13] 基于广义欧姆定律建立了双列圆锥滚子

轴承的热网格模型，研究了转速、填充润滑脂比

和滚子大端直径与轴承温度的关系。张长等[14]

基于轴承生热计算的局部法，建立了考虑热膨胀

的角接触球轴承载荷平衡方程，研究了热膨胀对

轴承动态特性及温升的影响。Takabi等[15-16] 建立

一种轴承热分析模型，考虑了轴承部件的热膨胀

以及热响应和预紧力，对润滑油黏度和对流系数

与轴承内部温度梯度和热致预紧力的关系开展了

研究。Zheng等 [17-20] 考虑润滑油和热膨胀影响建

立轴承的热网格分析模型，对引起轴承温升的因

素进行了分析。高帅等[21] 提出了一种考虑热流

固耦合动力学模型，对轴承元件的运动特性和静

态特性进行了研究。章一强[22] 基于瞬态热网络

方法构建轴承热力耦合动力学模型，对不同工况

条件和结构参数下轴承接触载荷、旋转精度以及

温度特性进行研究分析。

上述学者研究多注重轴承摩擦生热以及温升

问题，尚未见到关注轴承热力耦合行为对轴承动

力特性影响的文献。鉴于此，本文在轴承动力学

和热力学基础上，对热力耦合的航发主轴球轴承

动力学进行分析，建立热力耦合作用的航空发动

机主轴球轴承动力学仿真模型，对轴承供油量及

供油温度与轴承动态特性的关系进行分析。 

1    高速球轴承热力耦合的动力学模型
建立

 

1.1   轴承工作径向游隙

轴承的工作径向游隙受装配、温度以及转速

影响，直接影响轴承动态特性，因此需要对轴承

工作游隙进行计算。工作状态下的轴承径向游隙

计算方法为

ur = u0
r −∆s−∆h+∆T −∆v （1）

u0
r ∆v

∆s ∆h

∆T

式中 为轴承初始游隙； 为轴承转速引起的径

向游隙减小量； 、 分别为内外圈过盈配合引

起的径向游隙减小量，具体计算方法参见文献 [23]；
为轴承温度引起的径向游隙增大量，具体计算

方法如下[23]：

∆T = Γ（d1∆T1−d2∆T2）−Γb∆TbD （2）

Γ d1 d2

∆T1 ∆T2

式中 为内外圈材料线膨胀系数； 、 分别为外

圈和内圈的平均直径； 、 分别为外圈和内
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Γb ∆Tb

D

圈的温升； 为钢球线膨胀系数； 为钢球的温

升； 为钢球初始直径。 

1.2   热力耦合作用下的钢球受力分析

如图 1所示为钢球与内外沟曲率中心受载和

受热变形前后的相对位置[21]。

轴承受热力作用后，内外套圈沟曲率中心相

对距离为

Axq = BDw sin α0+δ
F
y +δ

T
i sin αi+δT

e sin αe （3）

Ayq = BDw cos α0+δ
F
x +δ

T
i cos αi+δT

e cos αe （4）

α0 e i
αi αe

Dw δF
x δF

y

δT
i δT

e

B = fi+ fe−1 fi fe

式中 为初始接触角；下标 表示外滚道，下标 表

示内滚道； 、 为钢球与滚道间的实际接触角；

为钢球直径； 、 为内圈沟曲率中心受力发

生的位移； 、 为内外圈沟曲率中心受热变形

位移； ， 、 分别为内外沟曲率系数。

钢球与内外圈接触变形分别为

δi =

√
（Axq−Vxq）

2
+（Ayq−Vyq）

2−（ fi−0.5）Dw

（5）

δe =
√

V2
xq+V2

yq−（ fe−0.5）Dw （6）

Vxq Vyq式中 、 为钢球中心相对外圈沟曲率中心位

置参数，与轴承变形与速度有关。

j受载后第 个钢球与内外滚道的接触角分

别为

cos αi j =
Ayq−Vyq

（ fi−0.5）Dw+δi
（7）

cos αe j =
Vyq

（ fe−0.5）Dw+δe
（8）

根据赫兹接触理论，钢球与内外圈的接触负

荷分别为[23]

Qi j = Ki jδ
3/ 2
i j （9）

Qe j = Ke jδ
3/ 2
e j （10）

Qi j Qe j j

Ki j Ke j

式中 、 分别为第 个钢球与内外滚道间的接

触力； 、 为钢球与内外套圈之间的负荷-变
形常数[23]。

 
 

外圈沟曲率中心
(初始位置)

外圈沟曲率中心
(热变形)

钢球中心 (热+力变形)

钢球中心
(力变形)

内沟曲率中心 (力变形)

内沟曲率中心
(热+力变形)

内沟曲率中心
(初始位置)

钢球中心
(初始位置)

Axq

A y
q

Vxq

δT
i

δy
F

δx
F

δT e

O(F)
i

O(F)
b

O(T)
e

O(F+T)
b

O(F+T)
iαi

α0

αe

Ob

Oi

Oe

V y
q

BDw

图 1    热力耦合作用的钢球与内外沟曲率中心的相对位置示意图

Fig. 1    Schematic diagram of relative position of thermal-mechanical coupling steel ball and center of curvature of inner and outer groove
 
 

1.3   油膜厚度及钢球拖动力

钢球与滚道间油膜厚度计算方法为[23]

h0 = 2.69
α0.53（η0u）0.67R0.464

x

E0.073
0 Q0.067

max

(
1−0.61e−0.72K

)
（11）

α η0式中 为黏度的压力指数； 为润滑油动力黏度；

u Rx

E0 Qmax

K = a/b K a b

e

为表面平均速度； 为沿钢球滚动方向的当量

半径； 为当量弹性模量； 为受载最大滚动体

负荷； ， 为椭圆率， 、 为接触区长短半

轴； 为自然对数的底。

钢球对滚道的拖动力计算方法为[24]
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Tmξi（e）j = uhdQi（e） （12）

uhd =（A+B× s）× e−C×s+D A B C D

s

式中 ，其中 、 、 、

是由试验回归得到的系数，与温度、压力等有关[25]；

为钢球滑滚比。 

1.4   轴承动力学模型建立 

1.4.1    动力学仿真坐标系建立

本文的研究对象为某型号双半内圈球轴承，

轴承工作时外圈固定，因此假定外圈与大地连在

一起，保持架为内引导，且各部件的质心与形心

重合，零件表面为理想表面。建立如图 2所示的

坐标系。

{O; X,Y,Z} X

YZ

1）  为全局惯性坐标系，其中 轴与

轴承中心线重合， 面与过轴承中心的径向平面

平行。 {
Ob j; xb j,yb j,zb j

}
j

j Ob j xb j

2）   为钢球质心坐标系， 代表

第 个钢球， 与钢球质心重合， 始终与全局

X yb j zb j坐标系 轴平行， 始终指向轴承径向方向， 指

向钢球周向运动方向，该坐标系跟随钢球运动。

{Oi; xi,yi,zi} Oi

xi yizi

3）   为内圈质心坐标系， 与内圈

质心中心重合， 与内圈旋转轴平行， 平面与

过内圈质心的径向平面平行。

{Oc; xc,yc,zc} xc4）   为保持架质心坐标系， 与保

持架旋转轴重合，原点与其质心重合，该坐标系

随保持架质心运动。{
Op j; xp j,yp j,zp j

}
j

Op j yp j

zp j

5）  为保持架第 个兜孔坐标系，

位于保持架兜孔的几何中心， 与指向轴承的

径向方向， 沿轴承圆周方向。该坐标系随保持

架兜孔几何中心运动。 

1.4.2    钢球的非线性动力学微分方程建立

j第 个钢球的受力情况如图 3所示。图中所

有作用力的计算方式可参见文献 [23]。

根据牛顿运动定律可得到钢球质心的动力学

方程为

mb ẍb j = Qi j sin αi j−Qe j sin αe j+Tηi j cos αi j−
Tηe j cos αe j−Frηi j cos αi j+Frηe j cos αe j+

Fhηi j cos αi j−Fhηe j cos αe j+Psξ j+Prξ j （13）

mbÿb j = Qi j cos αi j−Qe j cos αe j−Tηi j sin αi j+
Tηe j sin αe j+Frηi j sin αi j−Frηe j sin αe j−

Fhηi j sin αi j+Fhηe j sin αe j+Fn j−Psη j−Prη j （14）

mbz̈b j = Tξe j−Tξi j−Frξe j+Frξi j+Fhξe j−
Fhξi j+Qc j−Fd j−Fτ j （15）

Ibω̇b jx =（Tξe j−Frξe j）
Dw

2
cos αe j+（Tξi j−Frξi j）×

Dw

2
cos αi j−（Psη j+Prη j）

Dw

2
− Jxω̇x j

（16）

 

zpj

zbj

ybj

xbj

xpj

ypj

Opj

Obj

xi

yi

zi
xc

yc

zc

Z

Y
X

Oi
O

Oc

图 2    轴承坐标系

Fig. 2    Coordinate system of bearing
 

Qej

Qij

Fnj

αej

αij Gzj

Frηej

Psη j

Prη j

Tξej Prξj

Fτj

Fdj

Gyj

Qcj

Psξj

Tξej

FhξejFhξij

Frξej

Frξej

Fhηij

Tηij

Frηij

Fhηej

Tηej

ωbjz

ωbjx ωbjy

Jzωbjz

Jyωbjy

y

x

y

z

z

x

(a) x-y平面 (b) y-z平面 (c) x-z平面

图 3    钢球受力示意图

Fig. 3    Schematic diagram of forces on steel ball
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Ibω̇b jy− Ibωb jzθ̇b j =（Frξe j−Tξe j）
Dw

2
sin αe j+

（Frξi j−Tξi j）
Dw

2
sin αi j+Gy j−（Psξ j+Prξ j）

Dw

2
− Jyω̇y j

（17）

Ibω̇b jz+ Ibωb jyθ̇b j =（Tηe j−Frηe j）
Dw

2
+（Tηi j−Frηi j）+

（Tηi j−Frηi j）+
Dw

2
−Gz j− Jzω̇z j

（18）

η ξ

mb Tηe j Tηi j Tξe j

Tξi j

Frηe j Frηi j Frξe j Frξi j

Fhηe j Fhηi j Fhξe j

Fhξi j

Psη j Psξ j Prη j

Prξ j Fd j

Qc j

Fn j Fτ j

Gy j Gz j

Jx Jy Jz

Ib

ωb jx ωb jy ωb jz

ω̇b jx ω̇b jy ω̇b jz

ẍb j ÿb j z̈b j

θ̇b

式中下标 、 分别代表钢球与滚道接触椭圆的短

半轴和长半轴； 为钢球质量 ； 、 、 、

分别为钢球与内外滚道接触处长短半轴方向

的拖动力； 、 、 、 为钢球与滚道接

触入口区的流体动压摩擦力； 、 、 、

均为流体动压合力作用在钢球中心的水平分

量； 、 为钢球表面所受的滑动摩擦力； 、

为钢球表面所受的滚动摩擦力； 为油气混

合物对单个钢球的空气动力阻力； 为钢球与保

持架之间碰撞力； 、 为钢球运动过程中的惯

性力分量； 、 为钢球运动过程中的惯性力矩

在惯性坐标系下的分量； 、 、 为钢球转动惯

量在惯性坐标系下的分量； 为钢球转动惯量；

、 、 分别为钢球角速度在惯性坐标系

下的分量； 、 、 分别为钢球角加速度在

惯性坐标系下的分量； 、 、 为钢球质心加

速度在惯性坐标系下的分量。 为钢球公转速度。
 

1.4.3    保持架非线性动力学微分方程建立

保持架动力学微分方程为

mc ẍc =

n∑
j=1

（Psη j+Prη j+Qcx j） （19）

mcÿc =

n∑
j=1

[
（Psξ j+Prξ j）cos φ j+Qcy j

]
+Fcy （20）

mcz̈c =
n∑

j=1

[
（Psξ j+Prξ j）sin φ j−Qcz j

]
+Fcz （21）

Icxω̇cx−（Icy− Icz）ωcyωcz =
n∑

j=1

[
（Psξ j+Prξ j）

Dw

2
−Qc j

dm

2

]
+Mcx （22）

Icyω̇cy−（Icz− Icx）ωczωcx =
n∑

j=1

[
（Psη j+Prη j）

dm

2
sin φ j

]
（23）

Iczω̇cz−（Icx− Icy）ωcxωcy =
n∑

j=1

[
（Psη j+Prη j）

dm

2
cos φ j

]
（24）

mc Qcx j Qcy j Qcz j

X Y Z

φ j j dm

ẍc ÿc z̈c

Icx Icy Icz

ωcx ωcy ωcz

ω̇cx ω̇cy ω̇cz

式中 为保持架质量； 、 、 分别为钢球

与保持架碰撞力在惯性坐标系下 、 、 方向的

分力； 为第 个钢球的方位角； 为轴承节圆直

径； 、 、 为保持架在惯性坐标系下的位移加

速度； 、 、 为保持架在惯性坐标系下的转动

惯量； 、 、 为保持架在惯性坐标系下的角

速度； 、 、 为保持架在惯性坐标系下的角

加速度。
 

2    球轴承热平衡的建立
 

2.1   球轴承生热

对于双半内圈角接触球轴承，在不发生三点

接触时可以将其视作角接触球轴承。其总摩擦功

耗由弹性滞后摩擦功耗、滑动摩擦功耗、自旋摩

擦功耗、油膜黏性损失摩擦功耗、滚动体与保持

架间的摩擦功耗以及保持架与引导套圈间的摩擦

功耗组成。
 

2.1.1    钢球与滚道弹性滞后摩擦功耗

钢球与滚道由于材料的弹性滞后产生的摩擦

功耗为[3]

Hr =

Z∑
j=1

Hi j+

Z∑
j=1

He j （25）

Hi（e）j =
3βΓi（e）

∣∣∣ni(e)−nm

∣∣∣Ri（e）

2

(
π
2ξ

∑
ρi（e）

)2/3

·(
3

2ki（e）

)1/3(1−ε2i（e）

Ei（e）
+

1−ε2b
Eb

)1/3

Q4/3
i（e）j （26）

β Γi（e）

ξ ni（e） nm

Ri（e） ∑
ρi（e）

εi（e） εb

Ei（e） Eb

式中 为材料弹性滞后系数； 为第一椭圆积分；

为第二椭圆积分； 为轴承内外圈转速； 为

钢球公转速度； 为钢球与内外滚道接触点距

离轴承旋转轴的距离； 为钢球与内外接触

点的主曲率和； 为轴承内外圈的泊松比； 为

钢球的泊松比； 为轴承内外圈的弹性模量；

为钢球的弹性模量；ki（e）为钢球与滚道接触椭圆的

椭圆率；式中的下标 i表示内圈，e表示外圈；Z为

钢球数。
 

2.1.2    钢球与滚道间差动滑动摩擦功耗

钢球与滚道之间由于差动滑动引起的摩擦功

耗为[3]
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Hd =

Z∑
j=1

Edi j+

Z∑
j=1

Ede j （27）

Edi（e）j =
x
Ω

dEd =

x
Ω

1.5vηξμdFi（e）j

πai（e）jbi（e）j

1− (
η

ai（e）j

)2

−
(
ξ

bi（e）j

)2
1
2

dηdξ

（28）

μd vηξ

Ω

Fi（e）j

j ai（e） bi（e）

式中 为钢球与滚道间的摩擦因数； 为钢球与

滚道在接触面差动滑动方向上的速度差； 为钢

球与滚道之间受载产生的椭圆接触面区域；

为第 个钢球与滚道之间作用力； 、 分别为

接触椭圆的长半轴和短半轴。 

2.1.3    钢球自旋摩擦功耗

钢球相对滚道的转速在接触点处的法线方向

的分量不为零，即存在钢球相对滚道绕接触面法

线的运动。钢球自旋滑动是高速角接触球轴承摩

擦功耗的重要组成部分，其计算方法为[3]

Hs =

Z∑
j=1

Hi j+

Z∑
j=1

He j （29）

Hi（e）=
3Qi（e）ωsi（e）ai（e）

8
·

w π
2

0
fs

1−
1− 1

1−（ai（e）/bi（e）j）
2

sin2θ


1/2

dθ（30）

ωsi（e） ai（e）

bi（e）

式中 为钢球在内外滚道上的自旋分量； 、

分别为钢球与内外滚道接触处的长短半轴。 

2.1.4    钢球油膜黏性损失摩擦功耗

钢球在轴承内运转，其公转受流体的绕流阻

力，自转受流体的搅拌阻力，对球轴承，此作用力

产生的摩擦功耗为[23]

Hoil =

Z∑
j=1

[ π
32

Cd jρ（DwdmΩm）
2vc j

]
（31）

Cd j j

ρ dm Ωm

vc j j

式中 为第 个钢球绕流阻力系数，查表可得 [25]；

为油气混合物的质量密度； 为节圆直径；

为保持架转速； 为第 个钢球公转线速度。 

2.1.5    保持架与套圈引导面间的摩擦功耗

轴承套圈引导面与保持架间形成一种流体动

压润滑且相对滑动产生的摩擦功耗为

Hcl =Wm（ωi−ωc） （32）

Wm

ωi ωc

式中 为保持架与引导套圈摩擦力矩，其具体计

算方法见文献 [23]； 为引导套圈角速度； 为保

持架角速度。 

2.1.6    钢球与保持架间的摩擦功耗

钢球与保持架间的滑动摩擦引起的摩擦功

耗为[3]

Hc =

Z∑
j=1

Es j+

Z∑
j=1

Er j （33）

Es j = 0.5Psξ jDwωb jx +0.5Psη jDwωb jy （34）

Er j = αh（0.5Prξ jDwωb jx+0.5Prη jDwωb jy） （35）

αh式中 为材料弹性滞后因数。 

2.1.7    球轴承总摩擦功耗

球轴承总摩擦功耗为文中第 2.1.1～2.1.6节

中的各个摩擦功耗的叠加，即球轴承的总摩擦功

耗为

H = Hr+Hd+Hs+Hoil+Hcl+Hc （36）
 

2.2   热平衡模型

轴承内部热量传递的方式主要为热传导和对

流换热。采用热网格法建立双半内圈球轴承的热

平衡模型。如图 4所示划分 10个节点，其中入油

口温度节点 a与环境温度节点 8为已知节点，剩

余 8个未知节点温度通过计算得出，节点 a1 为轴

承内润滑油温度。

根据能量平衡原理，每个节点流入热量应与

流出热量相等。建立了如图 5所示的热平衡网格。

Q1

Q2

Q1 Q2

表 1为图 5中各节点名称，其中 为钢球与

外滚道间的产热； 为钢球与内滚道间产热。由

于内外滚道接触处的产热占轴承生热大部分，因

此由 Burton和 Staph[24] 提出的观点可将接触面处

的生热量按照 1∶1的比例流入套圈和钢球中，同

时将热源简化为钢球与内外圈滚道的之间的生热。

其中 与 计算方法为
 

1

2

5

3

6

4

7

a

a1

输油管道

8

图 4    热网格节点划分

Fig. 4    Thermal network node division

航空动力学报 第 39 卷

20220890-6



Q1 =

Z∑
j=1

He j+

Z∑
j=1

Ede j+

Z∑
j=1

He j+

0.5（Hoil+Hcl+Hc） （37）

Q2 =

Z∑
j=1

Hi j+

Z∑
j=1

Edi j+

Z∑
j=1

Hi j+

0.5（Hoil+Hcl+Hc） （38）
 

2.2.1    导热热阻

对于轴承内圈、外圈以及轴承座，可以将其

看做圆环导热，计算公式如下[13]：

R =
ln（do/di）

2πkl
（39）

do di k

l

式中 为圆环外径， 为圆环内径， 为材料导热

系数， 为特征长度。

钢球与滚道间接触热阻为[18]

R =
1
π

(a
b

) 1

ka
√

Pe
（40）

a b Pe =

aρVccp/k Vc cp

式中 、 为钢球与滚道接触区域长短半轴；

为 Peclet数， 为特征速度， 为润滑油

比定压热容。 

2.2.2    对流热阻

固体表面的对流热阻通常用下式表示[18]：

R =
1

hvS
（41）

hv S

hv

式中 为表面传热系数， 为对流导热面积，其中

的求解方法可参考文献 [18]。
对于润滑油进入轴承腔内部吸收能量，计算

方法如下[18]：

H =（Ta1−Ta）ρoilLoilcp （42）

Ta1 Ta ρoil

Loil

式中 为出油温度， 为入油温度， 为润滑油

密度， 为润滑油体积流量。 

2.2.3    数值求解

热网格法以传热学理论为基础，以能量守恒

定理为核心。对于建立热平衡方程，假设两个不

直接接触零件间没有热交换[19]。

根据广义欧姆定理，计算稳态传热时，各个节

点流入的热量等于流出的热量[13]。

Hf+Hv+Hd = 0 （43）

Hf Hv Hd式中 为轴承产热； 为热对流交换的热量；

为热传导交换的热量。

对于节点间热平衡方程为[13]

∑ Tx−Ty

Rxy
= Hf （44）

Tx（y） x（y） Rxy x− y式中 为 节点温度； 为节点 之间

的热阻。

在相邻两个节点之间建立式（44）所示的热平

衡方程，即可得到热网格的计算模型。为简化热

力耦合动力学计算量，对于计算对流热阻中的非

线性项，采用前一迭代步计算温度作为下一迭代

步的对流热阻的计算值，最后对迭代结果进行收

敛性判断。

航空发动机主轴球轴承热力耦合分析流程如

图 6所示。先由动力学计算出轴承各元件的运动

状态及受力，利用其计算结果计算轴承各部分摩

擦生热，之后再用热平衡方程求解各节点温度，

根据各节点计算温度重新计算轴承热膨胀修正其

结构参数以及润滑油参数，再进行动力学计算，

直至其计算结果收敛。

 

1

2 3 4

5 6 7

8

a

R15

R12

R23 R34

R48

R78

R56 R67R5a1

R2a

R
1a1 Q1

Q2

a1

图 5    热平衡网格

Fig. 5    Thermal balance network

 

表 1    各节点名称

Table 1    Name of each node

节点 节点名称

1 滚动体

2 钢球与内滚道接触点

3 轴承内圈

4 轴

5 钢球与外滚道接触点

6 轴承外圈

7 轴承座

8 环境温度

a 入油口润滑油

a1 轴承腔内润滑油

Q1 外圈滚道处热源

Q2 内圈滚道处热源
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开始

轴承元件相互
作用力子程序

热平衡方程

轴承摩擦功耗

牛顿高斯迭代

各节点温度

初始设置

轴承工况参数 轴承结构参数

积分求解器

是否收敛?

T=t

输出结果

结束

是
否

否

输出错误信息

是

各元件运动
及受力状态

热阻计算

各元件
参数及
运动
状态

上一迭代
步温度

热平衡计算

温度的影响

轴承摩擦功耗
计算子程序

图 6    热力耦合流程图

Fig. 6    Thermal-mechanical coupling flow chart
  

3    结果分析

Cr Cor

本文以航空发动机主轴球轴承为分析对象，

采用预估-校正的 GSTIFF变步长积分算法对所建

立的球轴承热力耦合动力学模型进行求解。轴承

额定动载荷 为 120.22  kN，额定静载荷 为

110.5 kN，轴承主要参数见表 2。
  

表 2    轴承主要参数

Table 2    Main bearing parameters

参数 数值

轴承外径/mm 180
轴承内径/mm 100
钢球直径/mm 22.225
初始接触角/（°） 33

钢球个数 17
  

3.1   考虑热力耦合对轴承性能的影响

轴承工况如下：径向力为 4 500 N，轴向力为

8 000 N，供油量为 8 L/min，供油温度为 100 ℃。

转速从 10 000 r/min到 20 000 r/min时，考虑热力

耦合的影响转速与温度的关系如图 7所示。

由图 7可以看出当轴承转速较低时会出现轴

承内圈温度低于外圈温度的情况。这是因为轴承

为内圈旋转、外圈固定且采用环下润滑方式，内

圈率先与润滑油产生热交换，由于润滑油供油温

度相对较低可以带走大多热量，但随着内圈转速

提升，轴承在内圈产生的摩擦功耗增加速度大于

外圈由此造成轴承内圈温度上升速度也大于外圈。

图 8为考虑热力耦合情况下转速对保持架打

滑率的影响对比。由图可以看出随着转速的增加，

考虑热力耦合的保持架打滑率增大速率比不考虑

热力耦合的保持架打滑率更低。当转速较小时，

考虑热力耦合时保持架打滑率大于不考虑热力耦

合时的保持架打滑率。其主要原因是考虑热力耦

合时轴承径向游隙是个变化的值，由图 7可知，随

着转速的升高轴承内外圈温度差值变化会导致轴

承径向游隙逐渐变小，从而降低其保持架打滑率。

对于角接触球轴承，保持架打滑率受接触角

影响，钢球处于不同方位角，其打滑率不同。因

此进一步分析钢球与内圈接触滑动速度，在这两

种情况下的结果对比。以钢球与内圈的滑动速度

为例分析，取动力学仿真稳定后 0.2～0.3 s的结果，
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图 7    转速对轴承温度的影响

Fig. 7    Effect of rotational speed on bearing temperature
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图 8    考虑热力耦合转速对保持架打滑率的影响

Fig. 8    Effect of considering thermal-mechanical coupling speed

on cage sliprate
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如图 9所示。
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(c) 轴承转速为18 000 r/min

(b) 轴承转速为14 000 r/min

(a) 轴承转速为10 000 r/min
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图 9    考虑热力耦合对钢球与内圈接触处滑动速度的影响

Fig. 9    Effect of considering thermal-mechanical coupling on

sliding velocity of steel ball in contact with inner ring
 

由图 9可以看出当轴承转速在 10 000 r/min
时，考虑热力耦合的情况下钢球与内圈接触处滑

动速度相差不大；随着轴承转速的升高其钢球与

内圈接触点滑动速度差值越来越大。其原因与保

持架打滑率相似，均与受轴承产热导致的热膨胀

有关。当转速较大时轴承生热较多，轴承径向游

隙将变小，轴承承载区域变大，降低轴承打滑。

Kr

Ka

图 10为考虑热力耦合对轴承刚度的影响。

轴承刚度可由赫兹接触刚度以及油膜刚度串联计

算求得[26]。由图可以看出随着轴承转速的升高，

考虑热力耦合的轴承径向刚度 呈上升趋势，轴

向刚度 呈下降趋势，而不考虑热力耦合的轴承

径向刚度与轴向刚度均呈下降趋势。这是因为随

着转速的升高，轴承油膜厚度增加导致其油膜刚

度下降，轴承刚度整体降低。而考虑热力耦合时

随着转速的升高，轴承径向游隙逐渐减小，接触

角降低，从而导致径向刚度升高，轴向刚度下降。

因此考虑热力耦合的轴承仿真结果径向刚度较大，

而轴向刚度较小。 

3.2   供油量对轴承性能的影响

Xcav N

Loil dm

轴承的供油量大小对轴承内部油气比例大小

影响较大，其影响润滑油与轴承的换热能力。油

气比例因子 与轴承的转速 ，润滑油体积流量

以及轴承节圆直径 有关，计算公式为[20]

Xcav = k′
L0.37

oil

Nd1.7
m

（45）

k′式中 为试验拟合得到[20]。

当轴承所受轴向力为 8 000 N，径向力为 4 500 N，

转速为 18 000 r/min以及供油温度为 100 ℃ 的情

况下，不同供油量对轴承温度、钢球阻力、保持架

振动以及保持架与钢球碰撞力的影响如图 11～
图 14所示。
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图 11    供油量对轴承内外圈温度的影响

Fig. 11    Effect of oil supply on temperature of inner and outer

rings of bearings
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图 11为供油量对轴承内外圈温度影响。由

图可以看出轴承内外圈温度都有随着供油量的增

加，呈现先下降再小幅升高的趋势。因为随着供

油量的增加，会导致轴承腔内润滑油温度下降与

油气比例的增加。由于轴承为环下润滑轴承，因

此内圈温度受轴承腔内油温与油气比例的影响较

小。而外圈主要与进入轴承腔内的润滑油进行换

热，因此受轴承腔内油温与油气比例影响较大。

增加供油量是有利于外圈与润滑油之间的换热。

而随着供油量的进一步增加，润滑油对轴承降温

能力趋于饱和，但轴承腔内润滑油过多会导致轴

承所受油膜黏性损失增加，如图 12所示。因此当

供油量过多时轴承温度有小幅上升趋势。

随着供油量的增加轴承内部各部件受力及运

动状态会随之改变，其中供油量与保持架振动的

关系如图 13所示；相应的钢球与保持架之间碰撞

力计算结果如图 14所示。

由图 13可以看出，随着供油量的增加保持架

振动加速度级呈现出先减小后增大的趋势，当供

油量为 10 L/min时轴承保持架振动加速度级最小。

同时由图 14可以看出钢球与保持架间碰撞力在

供油量小于 10 L/min时其碰撞频次和大小随着供

油量增大而减小。这是因为供油量较少时会导致

钢球与内圈的油膜厚度减小，其套圈对钢球的拖

动力增大，从而导致钢球与保持架之间碰撞力峰
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图 12    供油量对油气混合物作用于单个钢球阻力的影响

Fig. 12    Effect of oil supply on resistance of oil-gas mixture to

individual steel ball
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值变大。当供油量大于或等于 10 L/min时钢球与

保持架碰撞力的大小与频次出现明显降低，但供

油量过大会增大保持架振动。综合图 13与图 14
分析该工况最佳供油量为 10 L/min。 

3.3   供油温度对轴承性能的影响

航空发动机轴承润滑油供油温度通常都很高，

不同供油温度对轴承动态性能的影响不同。因此

为获得轴承供油温度的合理区间，对不同供油温

度下轴承动态特性进行了研究。假设工况如下：

轴向力为 8 000 N，径向力为 4 500 N，转速为 18 000
r/min，供油量为 10 L/min。

如图 15所示为供油温度与轴承摩擦功耗之

间的关系，其中保持架与引导面间的摩擦功耗、

钢球与保持架间滑动摩擦功耗以及油膜黏性损失

摩擦功耗随着温度的升高而降低。这是因为随油

温的升高，润滑油的动力黏度也相应下降。4106
润滑油运动黏度与温度之间的关系式为[27]

lg lg（vθ ×10−6+0.6）= 0.742 9−0.374 2lg θ（46）

θ vθ
η = vθρ ρ

式中 为温度； 为润滑油的运动黏度，动力黏度

计算方法为 ，其中 为润滑油密度。
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图 15    不同供油温度下摩擦功耗

Fig. 15    Frictional power consumption at different oil

supply temperatures
 

由图 16可看出保持架与引导面间摩擦功耗

随供油温度升高下降幅度最大。这是因为保持架

与引导面之间作用力与润滑油动力黏度成正比关

系。其计算公式为[23]：

Wρ =
η0RB3ε

C2
g（1−ε）2（ωi+ωc） （47）

η0 R B

Cg ε = rc/Cg rc

式中 为油膜动力黏度； 为引导面半径； 为引

导面宽度； 为引导面间隙； ， 为保持

架质心偏移量。根据式（46）可知润滑油动力黏度

随供油温度升高而下降。因此保持架与引导套圈

作用力随着供油温度升高大幅下降。

图 17为轴承内外圈温度随供油温度变化的

规律。由图可以看出在供油温度低时外圈温度高

于内圈温度，高油温时内圈温度较高。这是因为

环下润滑轴承，润滑油先与内圈换热升温后流入

轴承内部再与外圈进行换热，轴承外圈换热油温

始终高于内圈。根据式（42）可知，当供油温度较

低时润滑油与内圈温差大能带走较多热量，轴承

内部油温升高幅度较大，与轴承外圈换热的润滑

油温度相比供油温度较高，因此外圈温度高于内

圈。当供油温度较高时入油口油温与轴承内圈温

差变小，轴承腔内润滑油相比入油口油温升温较

小，随着供油温度的升高，内圈和外圈换热的润

滑油温差在逐渐变小。因此随着供油温度的升高，

内圈温度逐渐高于外圈。

图 18为供油温度对轴承保持架振动加速度
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and guide ring
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级的影响。由图可知保持架振动加速度级随着供

油温度的升高，呈现出先减小后增大趋势。过低

的入口油温会导致润滑油动力黏度过大，加剧轴

承振动。由图 19可以看出供油温度过低时，钢球

与保持架之间碰撞力较大且碰撞频次较高。综合

分析图 18与图 19可知供油温度为 120 ℃ 时保持

架振动最小，相应的钢球与保持架碰撞力也最小。

因此该工况合适的供油温度为 120 ℃。
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图 18    保持架振动加速度级随供油温度变化规律

Fig. 18    Change law of cage vibration acceleration level with oil

supply temperature
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图 19    不同供油温度对钢球与保持架碰撞力的影响

Fig. 19    Effect of different oil supply temperature on collision

force between steel ball and cage
  

4    试验结果对比

通过建立的仿真模型对轴承外圈温度进行仿

真计算并与试验获得的结果进行对比。试验轴承

主要参数见表 3。
  

表 3    试验轴承主要参数

Table 3    Main parameters of test bearings

参数 数值

轴承外径/mm 220

轴承内径/mm 150

钢球直径/mm 22.225

初始接触角/（°） 30

钢球个数 22
 

航空发动机轴承温升试验中工况输入采用载

荷谱试验，使用 Pt100温度传感器（最高测量温度

为 300 ℃，精度为±2 ℃）对轴承外圈温度进行测

量。选取轴承温升试验过程中几个典型工况与仿

真结果进行对比，工况选取如表 4所示。
  

表 4    试验工况

Table 4    Test conditions

工况
序号

转速/
（r/min） 轴向力/N 径向力/N 供油

温度/℃

1 10 000 3 300 1 800 135

2 10 000 3 300 1 800 155

3 14 000 9 800 2 800 135

4 14 000 9 800 2 800 165

5 16 000 2 900 3 700 145

6 16 000 2 900 3 700 165
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通过仿真计算提取出外圈温度与试验选取出

的 6种工况所测出的外圈温度进行对比，对比结

果如表 5所示，其中仿真结果（1）代表考虑热力耦

合的结果，仿真结果（2）代表不考虑热力耦合的

结果。
 
 

表 5    试验结果对比

Table 5    Comparison of test results

工况
序号

试验
结果/℃

仿真
结果（1）/℃

仿真
结果（2）/℃

误差（1）/
%

误差（2）/
%

1 141.46 156.52 160.13 10.65 13.19

2 173.98 175.16 181.49 0.68 4.3

3 154.89 174.32 179.43 12.54 15.84

4 182.98 199.81 208.94 9.20 14.18

5 179.85 178.57 184.59 0.71 2.64

6 186.58 192.93 202.89 3.40 8.74
 

由表 5对比结果可以看出，不考虑热力耦合

的仿真结果相比较考虑热力耦合的仿真结果偏大，

这是因为考虑热力耦合的仿真模型，受到轴承温

度的反馈影响，其径向游隙变小，轴承工作接触

角变小，从而使轴承自旋摩擦功耗降低，降低轴

承整体摩擦功耗。

综上所述，考虑热力耦合的仿真结果更接近

于试验结果且最大误差不超过 15%。结果吻合较

好，一定程度上验证了本模型的正确性。 

5    结　论

本文应用热网格法与轴承动力学原理建立了

的热力耦合的轴承动力学模型，对比了不考虑热

力耦合的动力学模型，并与试验结果相对比，验

证了模型的可靠性。最后采用该模型分析了轴承

供油温度与供油量对轴承动力学的影响。得出以

下主要结论。

1）  高速球轴承其自身摩擦生热造成的轴承

温度改变对其动力学有着重要影响，随着转速的

升高轴承生热对轴承动态特性影响越大。因此在

对高速轴承进行动力学仿真时不能忽略轴承温度

的影响。

2）  轴承与保持架碰撞力受供油量的影响较

大，当供油量达到一个限度，钢球与保持架碰撞

力将显著降低，对于本节研究的工况可以看出，

当供油量为 10 L/min时轴承保持架振动以及钢球

对保持架碰撞力最小，继续增大供油量会导致轴

承保持架振动增大以及轴承功耗增加，因此对于

此工况建议供油量为 10 L/min。
3）  供油温度对轴承的影响主要体现在对轴

承润滑油动力黏度以及轴承散热能力上。供油温

度低会导致润滑油动力黏度过高，造成保持架与

引导套圈以及钢球之间作用力较大。而过低或过

高的供油温度都会导致保持架振动增大。因此据

上文分析本文研究工况供油温度应控制在 120 ℃
左右。
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