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高速角接触球轴承摩擦力矩的影响因素研究

雷春丽1，2，贾希斌2，巩宝儒2，赵明齐2，程毅2

( 1. 兰州理工大学数字制造技术与应用省部共建教育重点实验室，甘肃兰州 730050;

2. 兰州理工大学机电工程学院，甘肃兰州 730050)

摘要: 为更加准确地描述高速电主轴轴承热位移和预紧力对其摩擦力矩的影响，建立角接触球轴承摩擦力矩数学模

型。结合修正的拟静力学理论建立轴承受力平衡方程，分析轴承热位移和预紧力对轴承摩擦力矩的影响规律。结果表明:

轴承热位移随转速的增加而增大，在高速条件下其值较大; 轴承摩擦力矩随径向热位移的增加而增加，随轴向热位移增加

而缓慢增加; 轴承转速越低，轴承热位移对摩擦力矩的影响越明显; 轴承摩擦力矩随着轴向预紧力的增加而增加; 轴承热

位移和预紧力对轴承差动滑动摩擦力矩影响最大，对自旋摩擦力矩影响次之，对弹性滞后摩擦力矩的影响最弱。
关键词: 高速电主轴轴承; 热位移; 预紧力; 摩擦力矩
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Ｒesearch on the Influencing Factors of Friction Torque of High-speed
Angular Contact Ball Bearing

LEI Chunli1，2，JIA Xibin2，GONG Baoru2，ZHAO Mingqi2，CHENG Yi2

( 1. Key Laboratory of Digital Manufacturing Technology and Application，The Ministry of Education，Lanzhou
University of Technology，Lanzhou Gansu 730050，China; 2. School of Mechanical and Electronical

Engineering，Lanzhou University of Technology，Lanzhou Gansu 730050，China)
Abstract: In order to more accurately describe the influences of high-speed motorized spindle bearings thermal displacement and

preload force on its friction torque，a mathematical model of angular contact ball bearings friction torque was established． Combined
with the modified quasi-statics theory，the bearing stress equilibrium equation was established，and the influence rules of the bearing
thermal displacement and preload force on its friction torque were analyzed． The results show that the thermal displacement of the bear-
ing increases with the increase of the speed，and its value is large under the condition of high speed; bearing friction torque increases
with the increase of radial thermal displacement and increases slowly with the increase of axial thermal displacement; the lower the
bearing speed is，the greater of the bearing thermal displacement will influence on the friction torque; the friction torque of bearing in-
creases with the increase of the axial preloadforce． Bearing thermal displacement and preload force have the greatest influence on bear-
ing differential sliding friction torque，followed by spinning friction torque，and the least influence on elastic hysteresis friction torque．

Keywords: High-speed motorized spindle bearing; Thermal displacement; Preload force; Friction torque

0 前言

角接触球轴承作为高速电主轴的重要支撑零部

件，在高速运行状态下，其速度参数 Dmn可达到 2. 5×
106 mm· r /min，甚至更高［1］。在不同工况条件下，

轴承内部的摩擦性能会发生变化，进而影响轴承运行

过程的稳定性。轴承摩擦力矩是轴承动态性能指标，

主要影响电主轴的传动效率。摩擦力矩不仅会引起能

量的损失，而且在运行过程中会使轴承零部件的温度

升高［2］。
目前，国内外学者对轴承摩擦力矩进行了大量研

究。PLAMGＲEN 等［3］通过实验数据回归的方法计算

出摩擦力矩的经验公式; 胡华君等［4］通过建立轴承摩

擦力矩的数学模型，分析了在不同预紧力的条件下轴

承摩擦力矩的变化规律。王保民等［5］从理论上分析了

径向热位移对高速角接触球轴承性能的影响; 邓四二

和贾群义［6］通过理论分析预紧力，说明了预紧力的计



算对滚动轴承的接触角、轴承载荷和摩擦有一定的影

响。邓四二等［7］建立了轴承在高速运转过程时的摩擦

力矩数学模型，并且分析了在轴承结构参数变化和外

部载荷作用下轴承摩擦力矩的变化规律。
本文作者综合考虑轴承高速条件下弹性滞后、差

动滑动和自旋滑动引起的摩擦，建立角接触球轴承摩

擦力矩数学模型，研究在高速运转过程中轴承热位移

和轴向预紧力对轴承摩擦力矩的影响，揭示摩擦力矩

随热位移和预紧力变化的规律。该研究对高速电主轴

轴承减摩设计以及工作效率提供了一定的指导依据。
1 轴承摩擦力矩的数学模型

高速电主轴轴承摩擦力矩是指各种摩擦因素对电

主轴轴承旋转构成的阻力矩，电主轴轴承摩擦力矩不

仅与轴承的几何精度、结构尺寸、材料性能有关，还

与轴承的法向载荷、工作接触角、装配有关［8－9］。
由角接触球轴承零部件之间的摩擦性能可知，摩

擦力矩受多方面因素共同影响［10］。本文作者主要考

虑在滚动体与滚道之间由差动滑动引起的摩擦力矩、
由弹性滞后引起的摩擦力矩和由自旋滑动引起的摩擦

力矩。
1. 1 弹性滞后引起的摩擦力矩 ME

滚动体在滚动过程中，在法向载荷的作用下，沟

道接触区域上产生了弹性变形。同时，接触区域前方

的材料受到滚动体的挤压，接触区域的后方材料将释

放压力。由于接触区域前方材料的挤压变形小于后方

材料的变形，由材料的弹性滞后性质产生的摩擦力矩

ME
［11］为

ME = 0. 25dm( 1 － γ2 )∑
z

j = 1
( φej + φij ) β ( 1)

i( e) j = KEQ
4 /3
i( e) j ( 2)

式中: dm 为轴承节圆直径，m; γ = Dwcosα /dm，Dw

为钢球的直径，mm; Qi( e) j为内、外圈法向接触载荷，

N; KE 为与椭圆积分、弹性模量有关的系数; β 为材

料弹性滞后系数。
1. 2 差动滑动引起的摩擦力矩 MD

滚动体在滚动过程中，由于在滚动体与滚道之间

的线速度不同，产生了差动滑动。即差动滑动摩擦力

矩 MD
［11］为

MD = 0. 5dm

( 1 － γ2 )
Dw
∑

Z

j = 1
( M ij + Mej ) fs ( 3)

M i( e) j = KDQ
5 /3
i( e) j ( 4)

式中: fs 为滑动摩擦因数; KD 为与第二类椭圆积分、
弹性模量、沟曲率和系数等相关的系数。
1. 3 自旋滑动引起的摩擦力矩 MS

轴承在高速运转过程中，在滚动体与滚道之间的

接触区域上，滚动体在接触区域的法线方向上产生了

自旋滑动，该自旋滑动摩擦力矩 MS
［11］为

MS = 3
8
fs∑

Z

j = 1
［Qij a ijsinαij L( e) ］ ( 5)

式中: αij为每个滚动体在滚道上的内接触角， ( °) ;

a ij为每个滚动体在内圈上的接触椭圆的长半轴; L( e)
为第二类椭圆积分。
1. 4 滑动摩擦因数 fs

计算轴承摩擦力矩时，首先需要计算滑动摩擦因

数 fs，特别是在计算自旋摩擦力矩和差动滑动摩擦力

矩时，要求计算出滚动体与滚道之间的滑动摩擦因

数。在油润滑轴承中，摩擦因数取决于润滑油膜在接

触点处的形成。一般来说，可能会发生 3 种摩擦状

态: 边界摩擦、混合摩擦和 EHL 摩擦［12－13］。根据轴

承润滑 油 的 使 用 条 件 和 轴 承 参 数 计 算 滑 动 摩 擦 因

数 fs :
fs = Φblubl + ( 1 － Φbl ) uEHL ( 6)

式中: Φbl为滑动摩擦因数的权重系数; ubl 为润滑剂

中添加剂的相关系数; uEHL 为润滑条件下的摩擦因

数。以上系数可从文献 ［12］ 中查得。
1. 5 轴承摩擦力矩 M

综上所述，建立轴承总的摩擦力矩数学模型为

M = MS + ME + MD ( 7)

由式 ( 1) — ( 5) 可知，以上 3 种摩擦力矩均

与轴承所受的法向载荷 Q 呈正相关。因此，在不同

轴向预紧力作用下建立考虑热位移的轴承拟静力学模

型，求解出轴承的动态特性参数，进而研究热位移和

预紧力对轴承摩擦力矩的影响规律。
2 考虑热位移的轴承拟静力学模型

轴承在高速旋转过程中，由于主轴轴承温度升

高，导致轴承内部零部件发生轴向和径向热位移，使

得轴承的结构参数和轴承零部件之间的接触状态发生

变化，从而影响轴承摩擦力矩的变化。
2. 1 轴承热位移

2. 1. 1 轴承径向热位移

轴承内圈沟道外径和内径在温升 ΔTi 时的热位移

量［14］分别为

u'i = a iΔTid i

u″i = a iΔTid{ ( 8)

式中: a i 为轴承内圈材料的热膨胀系数。
转轴外径在温升 ΔTs 时的热位移量为

us = asΔTs( 1 + νs ) d ( 9)

式中: as 为转轴的热膨胀系数。
综合式 ( 8) 和 ( 9) 可以得到考虑转轴热位移

时的内圈沟道径向热位移为

u i = u'i + ( us － u″i ) d /d i = a iΔTid i +
［asΔTs( 1 + νs ) － a iΔTi］d2 /d i ( 10)
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同理，考虑轴承座热位移影响时的外圈沟道径向

热位移［14］为

ue = u'e + ( uh － u″e ) De /D = ahΔTh( 1 + νh ) De

( 11)

式中: uh 为轴承座热位移; ah 为轴承座材料的热膨

胀系数; νh 为材料的泊松比; D 为轴承外圈外径; De

为轴承外圈沟道直径; ΔTh 为轴承座温升。

滚动体在温度变化量为 ΔTb 时的热膨胀量［11］为

ub = abΔTbDw ( 12)

式中: ab 为滚动体材料的热膨胀系数; Dw 为滚动体

直径。
结合由式 ( 12) 计算得出的滚动体热膨胀量以

及由式 ( 10) 、 ( 11) 计算得出的沟道径向热位移，

可得到轴承内外圈的沟道径向热位移［14］为

ur = ue － u i － 2ub ( 13)

2. 1. 2 轴承轴向热位移

轴承双联配置下，沟道间轴向热位移［14］为

ua = － ( ahΔThLh － asΔTsLs ) /2 ( 14)

式中: Ls、Lh 分别为转轴和轴承座的有效长度。
2. 2 考虑轴承热位移的轴承力学特性分析

根据外沟道控制理论，外沟道曲率中心固定，在

外载荷的作用下，滚动体和轴承内外圈沟道曲率中心

的相对位置关系［15］如图 1 所示。

图 1 滚动体和轴承内外圈沟通曲率中心的相对位置

考虑轴承热位移后的位移协调方程为

Uaj = δa + θＲ i cosψ j + ua ( 15)

Vrj = δr cosψ j + ur ( 16)

L ij = ( f i － 0. 5) Dw + δij ( 17)

Lej = ( fe － 0. 5) Dw + δej ( 18)

式中: ψ 为每个滚动体的位置角。
每个滚动体均受到离心力 Fc 及陀螺力矩 Mg 共同

作用，如图 2 所示。

图 2 轴承滚动体受力分析

轴承在平衡状态下，每个滚动体的受力平衡方

程［15］为

Qijsinαij － Qejsinαej +
2Mgj

Db

cosαej = 0 ( 19)

Qijcosαij － Qejcosαej +
2Mgj

Db

sinαej + Fcj = 0 ( 20)

式中; Qij =K ijδ
3 /2
ij ; Qej =Kejδ

3 /2
ej 。

此外，滚动体在联合载荷作用下受力平衡，可得

以下受力平衡方程［15］:

Fa －∑
z

j = 1
Qijsinαij = 0 ( 21)

Fr －∑
Z

j = 1
Qijcosαij = 0 ( 22)

M －∑
Z

j = 1

dm

2
Qijcosαij = 0 ( 23)

式中: Fa 为作用于轴承上的轴向预紧载荷; Fr 为径

向预紧载荷; M 为倾覆力矩。
联立计入热位移后的方程 ( 15) — ( 18) 、滚动

体的力平衡方程 ( 19) 和 ( 20) 以及内圈的平衡方

程 ( 21 ) — ( 23 ) ，利用 MATLAB 编程 软 件，运 用

Newton－Ｒaphson 迭代法，根据高速角接触球轴承参

数、预紧力和运动速度，可求得在考虑热位移情况下

轴承的力学和运动学参数。
由上述方程可获得电主轴轴承运动状态下的基本

参数，结合轴承摩擦力矩的计算模型可分析出由轴承

热位移和不同预紧力作用下的电主轴轴承摩擦力矩的

变化规律。
3 算例分析

以某轴承所研制的 15 kW/24 000 r·min－1电主轴

角接触球轴承 H7013C /P4 为对象进行分析。其结构

参数和材料参数如表 1 所示。
表 1 角接触球轴承 H7013C /P4 的参数

参数 参数值 参数 参数值

内圈滚道直径 /mm 65 滚动体直径 /mm 8．73
外圈滚道直径 /mm 100 滚动体个数 /个 25
内圈沟底直径 /mm 67．694 轴承宽度 /mm 18
外圈沟底直径 /mm 96．976 初始接触角 / ( °) 15
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3. 1 轴承热位移的分析

电主轴在高速运转时，随着转速不断增大，轴承

产生的热位移影响轴承内部结构。利用 ANSYS 软件

建立电主轴实体有限元模型，并进行温度场模拟，可

得到轴承各零部件的温升值，进而获得其热位移值。
图 3 所示为主轴转速对轴承热位移的影响规律。由图

3 可知，随轴承转速不断增加，轴承轴向热位移和径

向热位移都增加; 轴向热位移大于径向热位移。当电

主轴转速为 24 000 r /min、轴向预紧力为 500 N 时，

轴承的径向热位移量为 19. 569 2 μm，轴向热位移量

达 24. 568 9 μm。因此，在轴承动态特性分析时，轴

承热位移对轴承的动态特性影响不容忽视。

图 3 轴承转速与热位移关系曲线

3. 2 热位移对轴承摩擦力矩的影响

考虑角接触球轴承在高速旋转过程中产生的轴向

和径向热位移，采用改进的拟静力学模型，计算出热

位移引起的轴承动态特性参数。分别研究仅考虑径向

热位移、仅考虑轴向热位移和综合考虑轴承热位移时

热位移对轴承摩擦力矩的影响规律。
图 4 为预紧力为 500 N、轴承转速为 15 000 r /min

时，在考虑径向热位移时，轴承的摩擦力矩变化规

律。由图 4 可知，轴承总摩擦力矩随径向热位移的增

加而增加; 弹性滞后引起的摩擦力矩、自旋滑动引起

的摩擦力矩以及差动滑动引起的摩擦力矩均随着径向

热位移的增加而增加，其中差动滑动摩擦力矩增加幅

度较大，而自旋滑动摩擦力矩和弹性滞后摩擦力矩增

加幅度平缓。

图 4 径向热位移与摩擦力矩的关系曲线

图 5 为预紧力为 500 N、轴承转速为 15 000 r /min
时，在考虑轴向热位移时，轴承的摩擦力矩变化规

律。由图 5 可知，滚动体与沟道间的总摩擦力矩随轴

向热位移的增加而增加; 弹性滞后引起的摩擦力矩、

自旋滑动引起的摩擦力矩随着轴向热位移的增加而几

乎不变，其中差动滑动摩擦力矩增加幅度平缓。

图 5 轴向热位移与摩擦力矩的关系曲线

从图 4、5 可以看出，在考虑轴向热位移和径向

热位移时，差动滑动引起的摩擦力矩最大，自旋滑动

引起的摩擦力矩和弹性滞后引起的摩擦力矩较小。这

是因为考虑轴承热位移后，轴承各零部件的间隙减

小、接触区域增加、接触区域的阻力增加进而导致轴

承摩擦力矩的增加。同时，由式 ( 1) — ( 5) 可知

差动滑动引起的摩擦力矩随法向接触载荷变化最大，

从而在热位移影响下差动滑动摩擦力矩变化最大。
图 6 为在预紧力为 500 N、不同轴承转速条件下，

轴承的摩擦力矩随轴承径向热位移变化的规律。由图

6 可以看出轴承摩擦力矩随径向热位移的增加而急剧

增加。同时也可以看出，在轴承低速旋转过程中，轴

承摩擦力矩受热位移的影响较大。当转速为 15 000
r /min、轴承的径向热位移为 25 μm 时，轴承摩擦力

矩值是热位移在 0 μm 时的 3. 41 倍; 转速为 24 000
r /min时，轴承摩擦力矩值是热位移在 0 μm 时的 1. 93
倍。这是因为在轴承拟静力学模型分析中，考虑轴承

热位移时，轴承的内外圈法向接触载荷增大，导致轴

承的摩擦力矩值增加。

图 6 不同转速下径向热位移与摩擦力矩的关系曲线

图 7 为在预紧力为 500 N、不同轴承转速条件下，

在考虑轴向热位移时，轴承的摩擦力矩的变化规律。
由图 7 可以看出轴承摩擦力矩随轴向热位移的增加而

缓慢增加，轴承转速越低受热位移的影响越大。当转

速为 15 000 r /min、轴承的轴向热位移为 25 μm 时，

轴承的摩擦力矩是热位移为 0 μm 时的 1. 18 倍; 转速

为 24 000 r /min 时，轴承的摩擦力矩是热位移为 0
μm 时的 1. 05 倍。同时，通过比较图 6 和图 7 可发现
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轴承的摩擦力矩受轴向热位移的影响较小，受径向热

位移的影响较大。

图 7 不同转速下轴向热位移与摩擦力矩的关系曲线

图 8 为在预紧力为 500 N、不同轴承转速条件

下，轴承的摩擦力矩随轴承综合热位移变化的规律。
由图 6—8 可知，在综合热位移影响下轴承摩擦力矩

值大于轴向和径向热位移的影响。同时由图 8 可知，

当转速为 15 000 r /min、轴承的热位移为 25 μm 时，

轴承摩擦力矩是不考虑热位移时的 3. 16 倍。

图 8 综合热位移与摩擦力矩的关系曲线

图 9 为轴向预紧力与摩擦力矩的变化关系曲线。
由图 9 可知轴承摩擦力矩随轴向预紧力增加而增加。
在轴向预紧力的作用下，差动滑动引起的摩擦力矩变

化最大，弹性滞后引起的摩擦力矩最弱。这是由于轴

向预紧力的增加，使滚动体受载增加，从而增加了轴

承的摩擦力矩。同时轴承摩擦力矩也与轴承的结构参

数、接触椭圆尺寸的大小有关，预紧力的增加导致这

些参数发生了变化，进而增加了轴承的摩擦力矩。

图 9 轴向预紧力与摩擦力矩的关系曲线

4 结论

建立了角接触球轴承摩擦力矩数学模型，结合修

正的拟静力学理论建立轴承受力平衡方程，分析了轴

承热位移和预紧力对其摩擦力矩的影响，并得到以下

结论:

( 1) 随着轴承热位移的增加，轴承摩擦力矩增

加，且径向热位移对其影响较大，轴向热位移的影响

较小。当电主轴轴承转速越低，轴承热位移对摩擦力

矩的影响越明显。
( 2) 热位移和轴向预紧力对轴承差动滑动引起

的摩擦力 矩 影 响 最 大，弹 性 滞 后 引 起 的 摩 擦 力 矩

最小。
( 3) 为使角接触球轴承摩擦力矩分析更加精确、

更加符合 实 际 工 况 的 要 求，应 考 虑 轴 承 产 生 的 热

位移。
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图 11 不同压力下系统功率损失

5 结论
( 1) 通过实验验证了采用机械－液压系统可实现

电机功率输出稳定，可提高电机运行效率，实现节能。
( 2) 提出机械－液压系统参数设计方法，并对不

同的液压系统组合结构进行对比研究，得到最佳的组

合结构。
( 3) 压力影响系统的能量损失和泵与马达的设

计排量值，提高压力可降低泵和马达的全排量值，但

损失增加，应在节约成本的前提下选择合适的工作

压力。
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