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考虑热诱导载荷与摩擦生热交互影响作用下的高速角接触球轴承

温度场分析 

靳岚，蒋海元，卢世奇，王潇 

 （兰州理工大学机电工程学院  兰州  730050） 

 

摘要：高速电主轴角接触球轴承内部的摩擦使得轴承温度升高，温度过高时会严重影响主轴单元的工作性能，为精确分

析高速角接触球轴承的温度场，提出了一种考虑热诱导载荷与摩擦生热交互影响作用下的高速角接触球轴承温度场分析

方法。在综合考虑轴承差动滑动、自旋滑动、载荷以及润滑剂黏性共同引起的轴承生热的基础上，计算了总摩擦生热量，

从而建立了轴承热诱导载荷和摩擦生热的关系模型，运用有限元分析方法获得了热稳态时的热诱导载荷与摩擦生热交互

影响作用下的轴承温度场分布。结果表明：设计高速电主轴轴承初始预紧力时，需要考虑摩擦生热对轴承预紧力的影响。

为电主轴轴承初始预紧力的设计提供了理论支撑。 

关键词:高速角接触球轴承；热诱导载荷；摩擦生热；交互影响；温度场  

中图分类号：TH133 

 

Research on Temperature Field Prediction of High Speed Angular Contact 

Ball Bearing Considering the Interaction Between Thermally Induced Load 

and Friction Heat Generation 

 
JIN Lan，JIANG Haiyuan，LU Shiqi，WANG Xiao 

（School of Mechanical and Electronic Engineering， Lanzhou University of Technology， Lanzhu 730050） 

 

Abstract：The internal friction in angular contact ball bearings of the high speed electric spindle increases the bearing 

temperature, and the high temperature could seriously affect the working performance of the entire electric spindle unit. A new 

method of is put forward for analyzing accurately the temperature field of high speed angular contact ball bearing considering 

the interaction between thermally induced load and friction heat generation in this paper. On the basis of comprehensive 

consideration of bearing to heat generation caused by bearing differential sliding,spin sliding, load and lubricant viscosity, the 

total heat generation friction is calculated, thereby establishing the bearing thermally induced load and frictional heat generation. 

The relationship model, using the finite element analysis method, obtains the bearing temperature fields distribution of the 

interaction between thermally induced load and friction heat generation in thermal steady state. The results show that: when 

designing the initial preload of high speed electric spindle bearing,it is necessary to consider the influence of friction heats 

generation on the bearing load. It provides theoretical support for the design of the initial preload of the electric spindle bearing. 

Key words: high speed angular contact ball bearing；thermally induced load；friction heat；interaction；temperature field 

 

0 引言 

角接触球轴承作为电主轴单元中重要的支承和

传递运动部件，其工作性能对电主轴单元的运动有

十分重要的影响。角接触球轴承在高速、重载的工

况下，由于轴承内部各组件间的摩擦会产生大量的

热，导致轴承内、外圈沟道产生相对位移进而产生
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使得滚珠与内外圈沟道接触载荷逐渐变大的力称之

为热诱导载荷，而热诱导载荷又会影响轴承的摩擦

生，使得轴承温度进一步升高，温度过高时会引起

轴承过早疲劳失效、承载能力和工作效率的减低等

诸多问题
[1-2]

。因此对角接触球热诱导载荷与摩擦生

热的交互影响深入研究有着重要的意义。 

文献[3]提出了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，通过

编写脚本程序，对角接触球轴承仿真计算，然后进

行实验验证，得到了更符合实际工况的轴承摩擦生

热预测方法。文献[4]建立了热膨胀影响的角接触球

轴承受力模型，采用局部法计算了轴承的生热量，
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建立了轴承传热模型，通过理论与实验对比表明，

随着转速的上升，轴承的生热量增加,温度升高,热

膨胀对轴承的内部特性影响明显。文献[5]建立了一

种机床主轴热机耦合模型，采用有限元法求解了轴

承的温升和热变形求，根据轴承载荷-位移关系解得

轴承的热诱导承预紧力，然后计算了轴承的径向刚

度，结果表明，轴承各部件的热位移将会导致轴承

预紧力和径向刚度的增加。文献[6]综合考虑热诱导

预紧力及润滑油黏温效应等因素，建立电主轴热-

结构耦合计算方法，通过对电主轴进行了温升以及

热变形测量，得出了电主轴轴向伸长是影响加工精

度的主要原因。文献[7]首先建立了考虑滚动体自旋

摩擦生热和接触热阻的主轴单元分析模型，然后搭

建了轴承热诱导预紧力测试系统，通过仿真和实验

对比，得到轴承在工作状态下，热诱导预紧力先急

剧上升，后缓慢下降，最终趋于稳定的结论。文献

[8]提出了一种接触电阻实验方法，用来确定轴承安

装前接触状态和有效预紧力范围，实验结果表明，

通过考虑轴承的接触状态，可以确定其最佳的有效

预紧力范围。上述文献均是研究了工况参数和接触

参数对轴承生热的影响以及由于摩擦生热产生的热

诱导载荷，但对摩擦生热和热诱导载荷之间的交互

影响作用考虑较少。 

鉴于此，本文对高速角接触球轴承摩擦生热分

析时考虑了轴承产生的热诱导载荷的影响，提出了

一种考虑热诱导载荷与摩擦生热交互影响作用下的

高速角接触球轴承温度场分析方法，流程如图 1 所

示。 
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图 1  轴承温度场分析流程图 

Fig.1  Bearing temperature fields analysis process 

通过对高速角接触球轴承摩擦生热分析，在综

合考虑差动滑动、自旋滑动、载荷以及润滑剂黏性

共同引起的摩擦生热的基础上，计算了总摩擦生热

量，将计算得到的生热量和对流换热系数作为边界

条件，运用有限元法获取轴承温升，根据滚动轴承

载荷-变形关系求得摩擦生热量影响下的热诱导载

荷，然后再通过热诱导载荷对接触力的影响关系式

进而计算出热诱导载荷影响下的摩擦生热量，实现

热诱导载荷与摩擦生热的交互影响，再将计算得到

的热诱导载荷影响下的摩擦生热量作为新的边界条

件，再次运用有限元方法，获取新的温升，如此迭

代计算，直到温升 ΔT 小于等于定值 ζ 时，此时认

为轴承温度趋于稳定状态(文中将其称之为热稳态),

输出轴承温度场分布。 

1 角接触球轴承摩擦生热分析 

轴承在运转过程中的摩擦是以发热的形式消耗

能量，消耗的能量可以通过功率损耗来表达，即生

热量，将计算得到的生热量作为热载荷加载在轴承

温度场有限元模型中进行温度场的仿真计算。摩擦

是导致轴承生热的主要原因，角接触球轴承中的摩

擦现象十分复杂，包括沟道接触面上的差动滑动摩

擦、自旋滑动摩擦、外载荷引起的摩擦以及润滑剂

黏性摩擦等。                 

1.1 差动滑动摩擦生热量计算 

要计算差动滑动摩擦首先要对轴承滚珠进行受

力分析，计算出接触区域内任意一点的接触应力。

高速角接触球轴承在运转过程中，滚珠不仅受到内

外圈的接触载荷 Qij和 Qoj，还会受到因球转动所带

来的离心力 Fc和陀螺力矩 Mgj，由于受力，滚珠与

内外圈的接触角也由初始接触角α分别变为αij和αoj，

同时滚珠与沟道会产生椭圆接触区域，如图 2 所示。 

 

图 2  滚珠受力分析 

Fig.2  Force analysis of ball bearings 

第 j 个滚珠与内圈沟道接触区域内任意一点的

(x,y)接触应力
[9]
σ可表示为 
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式中，Qij滚珠与内圈沟道之间的接触力，a、b为接

触椭圆长、短半轴。 

滚珠与内外圈沟道接触面上任意一点(x,y)的表

面摩擦力 τ可表示为 
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式中，μ为摩擦因数。 

根据滚珠与内外圈沟道接触表面的接触方式
[9-10]

，接触面上任意一点沿着短轴(y轴)方向的表面

摩擦力 τnyj可表示为 
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式中，Ac为凸峰与凸峰的接触面积，A0为总接触面

积，σ为接触应力。cv=±1，正、负号取决于滑度的

方向，μa为摩擦因数。h为接触区域的油膜厚度，η

为接触区域润滑油黏度，vnyj为滚珠相对于内外圈沟

道在短轴(y轴)方向的差动滑动速度，τlim为在接触

区域接触载荷作用下可承受的最大切应力。 

第 j 个滚珠在接触椭圆短轴方向由差动滑动摩

擦导致的生热量
[9]
为 

 iyj iyj iyj ijH v dA   (4) 

其中，τiyj为沿椭圆接触区域短轴方向的摩擦切应力，

由式(3)计算得出，viyj 为在接触椭圆短轴方向滚珠

相对于内圈沟道的差动滑动速度。 
                                         

 

1.2 自旋滑动摩擦生热量计算 

要计算轴承的自旋滑动摩擦生热量首先要对滚

珠进行运动分析。角接触球轴承滚珠的运动形式十

分复杂，包括滚珠绕轴承轴线的公转运动，绕自身

轴线的自转运动，同时滚珠还会产生相对于沟道的

自旋运动，如图 3 所示。 

 
图 3  滚珠运动分析 

Fig.3  Ball motion analysis 

本文采用外沟道控制理论，即外圈固定，内圈

旋转，滚珠的自转角速度 ωR以及滚珠相对于轴承内

圈的自旋角速度 ωsi分别为 
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式中，γ´=D/dm；D为滚珠直径；dm为轴承节圆直径；

ω 为轴承旋转角速度；β 为自转轴空间姿态角，

tanβ=sinα0/(cosα0+γ´)。         
第 j 个滚珠与内圈沟道自旋滑动引起的摩擦力

矩
[12]

为 
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式中，μ 滑动为摩擦因数，Qij为滚珠与内圈沟道之

间的接触力，aij 为椭圆接触区域长半轴长度，E(e)

为第二类完全椭圆积分。 

则由第 j 个滚珠与内圈沟道的自旋滑动摩擦引

起的生热量为 

 isj isj siH M    (8) 

式中， ωsi为滚珠相对于内圈沟道的自旋角速度。 

1.3 载荷和润滑剂黏性引起的摩擦生热量计算 

轴承在运转过程中由于载荷和润滑剂黏性引起

的摩擦生热通过摩擦力矩计算得到，因此先计算摩

擦力矩，采用 Palmgren 提出的经验公式计算
[14]

。 

(1)载荷引起的摩擦生热计算模型 

 l l l mM f Pd  (9) 

式中，fl 为与施加载荷和结构有关的系数；Pl 为轴

承当量动载荷；dm为轴承节圆直径(mm)。 

由载荷引起的摩擦生热量为： 

 
41.047 10l lH nM   (10) 

(2)润滑剂黏性引起的摩擦力矩 

 当 2000vn  时，
2

7 3310 ( )v o mM f vn d  (11) 

 当 2000vn  时， 7 3160 10v o mM f d   (12) 

式中，fo 为与轴承类型和润滑方式有关的系数，查

表可得；v为工作温度下的润滑剂运动粘度(mm
2
/s)；

n为轴承转速(r/min)。   

由润滑剂黏性引起的摩擦生热量为： 

 
41.047 10v lH nM   (13) 

1.4 总摩擦生热量计算 

轴承在运转过程中的摩擦生热量同时受到多个

因素的影响，根据上述建立的差动滑动摩擦生热、

自旋滑动摩擦生热、载荷引起的摩擦生热以及润滑

剂黏性引起的摩擦生热量计算模型，得到角接触球

轴承总摩擦生热量计算模型 
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2 角接触球轴承热诱导载荷分析 

轴承热诱导载荷是轴承高速运转过程中，由于

轴承内部各组件间的摩擦生热造成的热变形，导致

轴承内外圈沟道的相对几何关系发生改变，内外圈
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D
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沟道的径向和轴向膨胀，因此产生热诱导载荷。轴

承采用定位预紧的方式，内外圈沟道产生相对位移

如 4 图所示。 

 

图 4  内外圈沟道相对位移 

Fig.4  Relative displacement of inner and outer raceway 

图中 δa 为初始轴向载荷 Fa 产生的位移，δT 为

热诱导载荷 FT产生的内、外圈相对热位移，B 为轴

承总曲率，D 为滚珠直径，δn 为接触线方向的法向

位移量，ro为外圈沟底半径，ri为内圈沟底半径，α0

为热变形后的接触角，α 为轴向总载荷 F 产生的接

触角,F=Fa+FT。 
轴承受到的轴向总载荷 F 计算公式

[13]
为 

 

1.5

0

2

cos
sin 1

cos

F

ZD C






 
  

 
 (15) 

式中，Z 为滚珠个数，C 为轴向位移常数。 

则轴承产生的热诱导载荷为 
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式中，cosα0 根据式(17)计算
[6]
可得；sinα，cosα 根

据图 4 中的几何关系计算得到。 
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式中，pd为轴承初始游隙，Δro为由温升引起的外圈

沟底半径变形量，Δri为由温升引起的内圈沟底半径

变形量。 

根据图 4 中的几何关系可得 

   0sin sina T nBD BD         (18) 

式中，δn、δT的计算公式分别为 
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 iT T To     (20) 

式中，δTi、δTo分别为内外圈的热位移，计算公式为： 

 iT Ti Ti iL    (21) 

 To To To oL    (22) 

其中，αi，αo分别为轴承内、外圈材料的热变形系

数，ΔTi，ΔTo分别内、外圈的温升，Li、Lo分别为

内、外圈的宽度。 

将式(19)、(20)带入式(18)可得 
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3 热诱导载荷与摩擦生热交互影响  

角接触球轴承在运转过程中热诱导载荷与摩擦

生热交互影响，如图 5 所示，轴承在受到径向载荷、

轴向载荷、初始预紧力以及转速的作用下，产生摩

擦生热量，使得轴承温度高影响轴承热诱导载荷，

而热诱导载荷又影响着轴承产生的摩擦生热量，导

致轴承温升进一步升高，直到轴承温度趋于稳定状

态。 

轴承热诱导

载荷FT

摩擦生热量H 轴承初始温升ΔT径向载荷Fr

轴向载荷Fa

初始预紧力Fc

转速n

 

图 5  热诱导载荷与摩擦生热交互影响 

Fig.5   The interaction between thermally induced load and 

frictional heat generation 

3.1 摩擦生热量对热诱导载荷的影响分析 

角接触球轴承在运转过程中由于各组件之间的

摩擦生热，使得轴承温度升高，从而影响轴承的热

诱导载荷,而轴承温升是通过摩擦生热量计算得到

的，因此首先要计算轴承的摩擦生热量和温升。 

在轴承工作环境为 20ºC、受到初始预紧力 50N、

轴向载荷 2000N、径向载荷 5000N 的工况下，计算

得到不同转速下的摩擦生热量和温升，结果如表 1、

表 2 所示。 

表 1  轴承生热量 

Tab. 1  Bearing heat generation 

转速

(r/min) 

轴向载

荷(N) 

差动滑

动摩擦

生热量
(W) 

自旋滑

动摩擦

生热量
(W) 

载荷引

起的摩

擦生热

量(W) 

黏性引

起的摩

擦生热

量(W) 

总生热

量 (W) 

4000 2000 147.41 398.12 64.29 108.05 717.87 

6000 2000 172.62 572.13 96.43 204.94 1046.12 

8000 2000 226.45 727.88 128.57 329.42 1412.32 

10000 2000 295.95 867.14 160.71 470.72 1794.52 

12000 2000 405.11 988.23 192.86 636.3 2222.5 

14000 2000 558.13 1092.75 225 825.96 2701.84 

表 2  轴承各转速下的温升 

Tab. 2  Temperature rise of bearing at each speed 

转速(r/min) 轴向载荷(N) 径向载荷(N) 温升(°) 

4000 2000 5000 22.8 

6000 2000 5000 31.2 

8000 2000 5000 42.3 

10000 2000 5000 54.4 

12000 2000 5000 69.4 

14000 2000 5000 82.8 

根据表 1、表 2 中各转速下的轴承摩擦生热量
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和温升，通过建立的轴承热诱导载荷计算公式(16)、

(17)、(23)、(24)，计算受到摩擦生热影响下的轴

承热诱导载荷，结果如图 6 所示。 

 

图 6  摩擦生热影响下的轴承热诱导载荷 

Fig.6  Thermal induced load of bearing under the influence of 

frictional heat generation 

    由图 6 可看出，轴承热诱导载荷在随着摩擦生

热量和温升的增大而增大，结合角接触球轴承热诱

载荷计算公式(16)、(17)、(23)、(24)分析可知，

是因为轴承外圈沟底半径 ro和内圈沟底半径 ri产生

了热变形，进而影响了轴承的热诱导载荷，而轴承

内外圈沟底产生的热变形，是由于轴承在运转过程

中滚珠与内外圈沟道之间的摩擦生热导致轴承温度

升高产生的，而温升是通过将轴承产生的摩擦生热

量，作为热载荷加载在轴承温度场有限元模型中进

行仿真计算得到的，因此摩擦生热量通过温升影响

着轴承的热诱导载荷。 

3.2 热诱导载荷对摩擦生热量的影响分析 

轴承产生的热诱导载荷会改变其所受到的轴向

载荷，导致滚珠与沟道接触线方向的法向位移量发

生变化，引起滚珠与内圈滚道的接触力发生变化，

进而影响轴承的摩擦生热量。 

轴承第 j 个滚珠与内圈沟道的接触力
[14]

Qij为 

 
1.5

ij n nQ K   (25) 
式中，Kn为接触线方向的法向接触刚度，δn为轴承

内圈接触线方向的法向位移量，结合式(15)和式(19)

计算得到，将计算结果带入式(25)得接触力 Qij变为 
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  (26)                                                                                                                                                                                                                                

将式(26)分别带入差动滑动、自旋滑动以及载荷引

起的摩擦生热量计算公式(4)、(8)、(10)得 
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对上述建立的轴承热诱导载荷影响下的摩擦生

热量计算模型分析可知，差动滑动、自旋滑动以及

载荷引起的摩擦生热量增大，而润滑剂黏性引起的

摩擦生热量没有发生变化，这是因为，当轴承产生

热诱导载荷 FT 后，受到的轴向载荷由 Fa 变为

F=FT+Fa，导致轴承滚与内圈沟道的接触力 Qij变大，

使得的差动滑动、自旋滑动以及载荷引起的摩擦生

热量都在随之变大，而润滑剂黏性引起的摩擦生热

量不受载荷影响，只受转速的影响，因此黏性引起

的摩擦生热量不发生变化。 

在考虑热诱导载荷与摩擦生热的交互影响作用

下，当轴承趋于热稳态时各转速下的生热量结果如

表 3 所示。
 

表 3 轴承达到热稳态时的生热量 

Tab. 3  The heat generated when the bearing reaches thermal 

steady state 

转速

(r/min) 

轴向载

荷(N) 

差动滑

动摩擦

生热量
(W) 

自旋滑

动摩擦

生热量
(W) 

载荷引

起的摩

擦生热

量(W) 

黏性引

起的摩

擦生热

量(W) 

总生热

量 (W) 

4000 2000 155.83 405.61 80.6 108.05 750.09 

6000 2000 189.24 591.86 116.9 204.94 1102.94 

8000 2000 253.87 763.43 151.4 329.42 1498.12 

10000 2000 342.71 937.15 184.2 470.72 1934.78 

12000 2000 465.38 1063.38 215.9 636.3 2380.96 

14000 2000 632.67 1157.81  246.9 825.96 2863.34 

4 轴承热稳态温度结果 

利用有限元分析软件，在轴承趋于热稳态时，

将计算得到的摩擦生热量和对流换热系数作为边界

条件，进行轴承温度的仿真计算。 

4.1 生热量计算 

根据上述建立的轴承热诱导载荷与摩擦生热交

互影响的关系式，进行迭代计算。当轴承趋于热稳

态时各转速度下的摩擦生热量，如表 3 所示。 

4.2 对流换热系数的确定 

两个接触物体之间的热量传递形式主要有三种：

热对流、热传导、热辐射三种形式，对于轴承而言，

主要传热方式是轴承各组件开放表面与周围润滑油

及空气之间的热对流，对流换热计算较为复杂，是

轴承传热研究的重点。其他两种传热形式的影响非

常小，可以忽略不计。对流换热系数依据文献[3]

进行计算，轴承腔体内部表面为润滑油的强迫对流，

对流换热系数 h1用式(30)计算；轴承外圈外表面与

空气间的对流换热系数 h2用式(31)确定；其余表面

对流换热系数均按 h1/3确定。 
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式中：n 为轴承旋转套圈转速；v1 为润滑油运动粘

度；dm为轴承节圆直径；D 为轴承滚珠直径；α 为

初始接触角；Ta为环境温度； ReK=uDe/v2，u 为气

流速度，v2 为空气运动粘度，De 为轴承外圈直径；

ka为空气导热系数；Re=πωd
2/v2，ω、d分别为轴承

内圈旋转的角速度和直径；v2 为空气运动粘度; Pr
为 Prandtl 数；k为热导率。 

4.3 轴承热稳态温度场分布 

本文以某公司制造的高速角接触球轴承为例，

进行轴承温度计算，轴承的具体结构尺寸如表 4 所

示。 

表 4 轴承结构尺寸参数 

Tab. 4  Bearing structural dimension parameters 

名称 大小 名称 大小 

内径 D
i

 100mm 外径 D
o  150mm 

球径 D  11.112mm 节圆直径 d
m  125mm 

球数 28 初始接触角   15º 

内沟道比率 f
i  0.528 外沟道比率 f

o  0.528 

内沟底直径 d
i  116.7mm 外沟底直径 d

o  135.8mm 

在轴承工作环境为 20ºC，初始预紧力为 50N,

轴向载荷 2000N、径向载荷 5000N、转速 10000r/min

的工况下，轴承热稳态温度场分布如图 7 所示。 

 

a  轴承整体 

 

b  轴承内圈 

                       
c  轴承外圈 

图7  轴承热稳态温度场分布 

Fig.7  Bearing thermal steady state temperature fields 

distribution 

从图 7 可看出，轴承在趋于热稳态后，最高温

度出现在轴承滚珠与内圈的接触区域，而滚珠与外

圈的接触区域温度相对较低， 这是因为本文是基于

外圈沟道控制理论对轴承温度场进行分析，即滚珠

在外圈沟道上纯滚动，而在内圈沟道上自旋滑动，

所以滚珠与内圈沟道接触区域的温度要高于外圈沟

道。 

根据 3.2 节中建立的考虑轴承热诱导载荷影响

的轴承摩擦生热模型，计算新的生热量，与不考虑

热诱导载荷影响的摩擦生热量进对比分析，结果如

图 8 所示。 

 

图 8  生热量对比 

Fig.8  Comparison of raw heat 

H1、Hiy1、His1、Hl1、Hv1分别为总生热量、差动滑动摩擦生热量、

自旋滑动摩擦生热量、载荷引起的摩擦生热量、黏性引起的摩擦生热量，

下角标带 1 的表示考虑热诱导载荷影响的各摩擦生热量，不带 1 的表示

不考虑虑热诱导载荷影响的各摩擦生热量。 

对比是否考虑轴承热诱导载荷对摩擦生热量的

影响分析可知，考虑热轴承诱导载荷对摩擦生热量

的影响时，差动滑动、自旋滑动以及载荷引起的摩

擦生热量大于不考虑热诱导载荷时的生热量，而润

滑剂黏性引起的摩擦生热量没有发生变化，这是因

为，当轴承产生热诱导载荷 FT后，受到的轴向载荷

由 Fa变为 F=FT+Fa，导致轴承滚珠与内圈沟道的接

触力 Qij变大，使得的差动滑动、自旋滑动以及载荷

引起的摩擦生热量都在随之变大，而润滑剂黏性引

起的摩擦生热量不受载荷影响，只受转速的影响，

因此黏性引起的摩擦生热量不发生变化。 

本文基于轴承外圈沟道控制理论进行分析，即

外圈沟道固定，内圈沟道随着主轴以一定的角速度

旋转，因此与接触力相关的差动滑动和自旋滑只发
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生在滚珠与内圈沟道的接触区域，而载荷和润滑剂

黏性引起的摩擦生热与接触力无关，所以只对轴承

滚珠与内圈沟道的接触力在是否考虑热诱导载荷的

影响下进行对比分析，如图 9 所示。 

 

图 9  轴承滚珠与内圈沟道接触力对比 

Fig.9  Comparison of contact force between bearing ball and 

inner raceway 

从图 9 可以看出，不论是否考虑热诱导载荷的

影响，轴承滚珠与内圈沟道的接触力在随着转速的

增大而呈减小趋势，这是因为随着转速的增大，滚

珠离心力也随之增大，使滚珠与内圈沟道之间的接

触力逐渐减小；对比是否考虑热诱导载荷影响时滚

珠与内圈沟道之间的接触力随转速的变化知，当不

考虑热诱导载荷的影响时，滚珠与内圈沟道的接触

力减小趋势较为明显，而考虑热诱导载荷时减小趋

势越来越缓慢，这是因为随着转速的升高，摩擦生

热量不断增大，导致轴承温升不断升高，产生的热

诱导载荷也越来越大，使得轴承所受的轴向载荷不

断增大，进而使得滚珠与内圈的接触力不断变大，

抵消了一部分离心力的影响，所以在考虑热诱导载

荷的影响时，随着转速的增大，接触力减小的趋势

越来越缓慢。 
运用有限元方法获得不同转速下的轴承温升，

然后将得到的不考虑热诱导载荷影响的轴承温升，

和考虑热诱导载荷与摩擦生热交互影响作用下趋于

热稳态时的轴承温升，进行对比分析，结果如图 10

所示。 

 

图 10  不同转速下的轴承温升对比  
Fig.10  Comparison of bearing temperature rise at different 

speeds 

由图 10 可知，轴承温升在随着转速的增大而增

大，这是因为轴承在运转过程中，随着转速的增大，

轴承产生的各摩擦生热量在增大，导致轴承温升升

高；考虑轴承热诱导载荷与摩擦生热交互影响作用

下温升随着转速的变化逐渐大于不考虑热诱导载荷

影响时的温升变化，这是因为轴承产生的摩擦生热

量不仅受到转速的影响，还受到热诱导载荷等因素

的影响，随着转速的增大，产生热诱导载荷也随之

增大，使得摩擦生热量不断增大，温升进一步升高，

所以导致考虑热诱导载荷影响时温升随着转速的变

化逐渐大于不考虑热诱导载荷时的温升变化。                                                   

5 结论 

本文在对电主轴角接触球轴承温度场分析时，

考虑了热诱导载荷的影响，并且分析了摩擦生热和

热诱导载荷的交互影响作用，最后采用有限元法获

得了角接触球轴承稳态温度场，得到如下结论： 

(1)角接触球轴承热诱导载荷与摩擦生热的交

互影响作用对轴承的温度场有着重要的影响，在角

接触球轴承温度场分析时不能忽略。 

(2)电主轴角接触球轴承在运转过程中，由于摩

擦生热和热诱导载荷的交互影响作用，使得热诱导

载荷与轴承温升不断增大，直到轴承温度趋于稳定

状态，而热诱导载荷又会引起轴承受到的总预紧力

的增大，进而使得滚珠与内圈沟道的接触力变大，

导致轴承温度进一步升高，影响轴承以及电主轴的

工作性能，因此再设计高速电主轴轴承初始预计力

时，需要考虑摩擦生热对轴承预紧力的影响。本文

的研究结果对高速电主轴轴承初始预紧力的设计提

供了理论支撑。 
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