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摘要:以推力型关节轴承为研究对象,分析了轴向载荷下的接触应力,并根据试验所得摩擦力矩反

推出了动态摩擦因数。结合接触应力及摩擦因数求出了摩擦热流率,并将其作为第二类边界条件进行

了轴承非定常温度场有限元分析,最后利用红外热像仪拍摄了摩擦过程中轴承侧表面温度分布,检验仿

真结果的可靠性。仿真与试验结果表明:该计算方法解决了球面摩擦副摩擦因数的精确计算和热流率

的空间分配问题,建模时忽略球面间隙会直接影响接触应力分布并造成温度场分布出现较大误差,考虑

球面间隙可以更精确地计算轴承摩擦温度场。
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0暋引言

关节轴承又称球面滑动轴承,是一种摩擦副

为球面的特殊滑动轴承,常在重负荷条件下做低

速摆动或旋转,在军用机械、建筑及航空等众多领

域均有大量应用[1飊3]。润滑型关节轴承材料多数

使用 GCr15钢,采用淬火后低温回火处理[4],当
使用温度高于回火温度时,材料硬度急剧下降,材
料磨损加剧。另外,摩擦热效应还会显著降低润

滑油膜的黏度,黏度的下降又会导致润滑油膜的

承载能力降低,甚至导致润滑失效[5]。
研究表明:摩擦副表层或亚表层材料发生变

形或撕裂时产生的能量大部分会转化为热能,引
起摩擦表面温度升高并向四周传递[6]。轴承摩擦

过程中摩擦面作为生热面,温度会明显高于外表

面,传统的测温方法仅在轴承表面布置热电偶测

量单点温度,对摩擦面及整体温度场分布缺乏研

究;又由于摩擦面和轴承内部的不可见性,其温度

值不宜直接获得。因此有必要对轴承展开摩擦三

维非定常温度场的分析。
在平面滑动摩擦副的温度场研究中,假设接

触区域压力恒定,将理论计算与实测温度对比可

知,当考虑热流率随时间和旋转半径变化时,可以

得到更符合实际的摩擦温度场模型[7]。但关节轴

承的摩擦副为空间球面,其接触形式不同于赫兹

接触,需要进行数值方法求解[8]。又由于球面间

隙的存在,因此假设球面完全协调接触也会导致

较大的计算误差[9]。本文先使用有限元方法分析

轴承接触应力分布,结合实测摩擦力矩反求动态

摩擦因数,根据摩擦生热原理计算热流率随时间

和空间坐标分布,并将其作为摩擦面的第二类边

界条件建立温度场模型,然后使用热像仪测试温

度进行试验验证,最后基于上述方法分别研究建

模时忽略球面间隙和考虑球面间隙对轴承温度场
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的影响。

1暋试验装置与实体模型

如图1所示,以 GX25S推力型油润滑关节轴

承为试验试样,基于 HDM飊20型号端面磨损试验

机设计试验夹具。试验过程中,由下平台的加载

面施加向上的轴向载荷;试验机通过销槽传递扭

矩,带动芯轴和内圈做顺时针单向旋转运动;轴承

外圈与下平台采用过渡配合,装置在下平台的牵

引螺钉连接拉力传感器,可实时测量轴承摩擦力

矩;试验润滑剂为锂基润滑脂。使用 ThermoVi灢
sionTMA40飊M 在线红外热像仪拍摄轴承表面,获
得外表面实际温度分布。

图1暋试验原理图

有限元建模时忽略芯轴的销槽、润滑油槽及

其他细小特征的影响,则整体模型关于芯轴中心

对称,为缩短计算时间将其简化为平面轴对称

模型。
由于试验工况下轴承温升较小,故假设材料

各项参数在温升范围内未发生变化。各材料参数

如表1所示。
表1暋材料属性

材

料

弹性模量

E(GPa)

泊松比

毺

热导率

毸(W/(m·K))

质量热容

c(J/(kg·K))

密度

氀(kg/m3)
芯轴 211 0.277 44.0 553 7870
轴承 219 0.300 41.0 475 7830

下平台 209 0.269 46.9 578 7890

2暋有限元模型的建立

2.1暋模型建立及简化

在轴承的实际结构中,为满足储存润滑油及

满足转动灵活的需要,外圈的球面直径会略大于

内圈的球面直径。使用ZEISS三坐标仪分别测

量内 外 球 面 直 径,实 测 值 如 下:外 圈 内 径 为

68灡1000mm,内圈外径为67灡9400mm,两球面的

曲率半径差值为0灡008mm。数据显示,内外球

面在几何上存在初始的曲率半径差值(下文中将

这个差值统称为球面间隙),而并非完全相同。但

由于间隙值相对整体尺寸非常小,不利于有限元

的建模处理,因此有研究在分析球面接触应力时

忽略了球面间隙的存在,假设内外球面完全一致,
但试验证明忽略间隙值会导致应力分析结果出现

较大误差[9]。为研究间隙值对接触应力及温度场

的影响,分别将建模时忽略间隙(内外球面直径均

为68灡000mm)和考虑间隙(球面直径为实测值)
作为两种不同情况进行有限元建模研究,则对球

面接触可作如下假设:栙忽略间隙时球面完全接

触,假设内外球面接触位置的温度相同;栚考虑间

隙时,由于球面间隙极小并涂有大量润滑脂,内外

球面存在较大的热交换,也假设内外圈球面接触

位置的温度相同。
基于上述假设,在温度场计算中使用 MPC

算法将接触时对应球面位置的温度自由度“系暠在
一起。

2.2暋摩擦热量的计算

摩擦生热量可由下式计算[10]:
q=毺pvr (1)

式中,q为单位接触面积上产生的热量,即热流密度;毺为

摩擦因 数;p 为 接 触 正 压 力;vr 为 接 触 位 置 的 相 对 线

速度。

由式(1)可知,摩擦热的生成与摩擦因数、接
触应力分布及相对线速度均有直接关系。

关节轴承试验机上的摩擦因数计算式为[11]

毺= 2M
Ndk

(2)

式中,M 为摩擦力矩;N 为载荷;dk 为球面直径。

但式(1)并没有考虑加载方式和球面间隙等

参数对接触应力及摩擦因数的影响,引入到热流

率的计算时会导致误差较大。
采用等效离散法,在结构有限元中对模型进

行网格划分,可将球面等效成一系列不同半径的

圆环面接触。假设在某一载荷条件下共有n个圆

环参与实际接触,忽略润滑脂的影响,则各圆环对

旋转中心的摩擦力矩之和等于实测摩擦力矩。
试验过程中,设各圆环摩擦因数为毺i(t),则

由力矩平衡可得

M(t)= 暺
n

i=1
毺i(t)Firi (3)

为简化模型,假设各圆环摩擦因数相同,且均为

毺(t),则有

毺(t)= M(t)

暺
n

i=1
Firi

(4)

式中,M(t)为实测摩擦力矩;Fi 为圆环接触总反力;ri 为

圆环半径,且ri 暿 [17灡25mm,27灡701mm]。

根据式(1),摩擦生热量可表示为

H(r,t)= 暺
n

i=1
qiAi = 暺

n

i=1
毺(t)pi氊(t)riAi (5)

·5821·

关节轴承摩擦温度场计算方法———俞建卫暋王礼飞暋魏暋巍



式中,H(r,t)为热流率;氊(t)为旋转角速度;Ai 为圆环

面积。

对任一圆环有

Fi =piAi (6)

因此,关节轴承的球面摩擦热流率可表示为

Hi(r,t)=毺(t)Fi氊(t)ri (7)

2.3暋 热量传导及定解条件

基于傅里叶导热定律,对各向同性的固体导

热有如下方程[12]:

氀c
灥t
灥氂 = 灥

灥x
(毸灥t

灥x
)+ 灥

灥y
(毸灥t

灥y
)+ 灥

灥z
(毸灥t

灥z
)+毜

·
(8)

式中,氀为密度;c为质量热容;毸为热导率;毜
·

为微元体内

热源。

定解条件包括初始条件和边界条件。试验在

室温下进行,初始温度为25曟。
对流换热可根据牛顿冷却公式计算:

毜=hA(Tw -Tf) (9)

式中,h为表面换热系数;A 为表面面积;Tw 和Tf 分别为

表面温度和环境温度。

热辐射计算为非线性,增大了收敛难度,因此

将传热系数提高10% 替代热辐射效果[13]。

2.4暋 有限元计算

根据式(7)所需参数,使用 APDL语言编写

计算控制程序,程序流程如图2所示。

图2暋APDL程序流程图

试验工况为:载荷2kN,转速30r/min。按

照图2所示流程,程序先计算出两类模型下的接

触应力分布(图3),再根据实测摩擦力矩计算出

实时摩擦因数(图4),结合接触反力、摩擦因数及

转速计算出热流率分布(图5),最后计算出温度

场(图6)。

3暋结果与分析

3.1暋接触应力分布

图3所示分别为两类模型的球面接触应力径

向坐标的变化情况。其中无间隙模型是假设内外

球面直径均为68灡000mm,轴承内外圈恰好处于

完全协调接触;有间隙模型根据实测球面的曲率

半径进行建模处理,轴承内外圈在初始状态下并

未接触,由于载荷的施加,初始间隙被逐渐合并,
并最先在球面底部产生初始接触。

(a)轴承内外圈有间隙

(b)忽略轴承内外圈间隙

图3暋接触应力

由图3可知:两类模型均在球面最底端出现

最大接触应力,且均随径向坐标的增大先急剧减

小,而后下降趋势趋于平缓。无间隙模型与文献

[9]得到了类似的接触应力分布趋势,间隙模型接

触区域的径向坐标范围远远小于无间隙情况,其
最大接触应力也远远大于无间隙状态。这是因为

间隙模型中球面间隙破坏了球面接触的协调性,
初始接触时只有球面最底端的区域参与接触,导
致其应力分布与无间隙模型出现明显差异。此

外,由式(1)可知,接触应力的分布会直接影响摩

擦生热量在空间上的分布;由式(4)可知,接触应

力的分布也同时影响摩擦因数的反推。因此建模

时考虑实际的几何间隙,可以提高热流率的计算

精度。

3.2暋摩擦因数及热流率

图4中,在忽略间隙和计入间隙两种模型中,
摩擦因数与摩擦力矩的变化趋势均保持一致,但
无间隙模型反推出的摩擦因数明显小于有间隙模

型反推出的摩擦因数。由于二者采用相同计算方

法由相同摩擦力矩反推得到,无间隙模型中球面

接触区域较大,轴承转动不灵活易造成较大摩擦

力矩,因此反推出的摩擦因数较有间隙模型反推

出的摩擦因数偏小。
图5中两类模型的热流率均随球面径向坐标

和时间变化。有间隙模型中接触面上只有球面最
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(a)摩擦力矩

(b)摩擦因数

图4暋摩擦力矩及摩擦因数

底端附近区域有摩擦热生成,无间隙模型的热流

率分布范围比有间隙模型的热流率分布范围更

广,但其峰值也明显偏小。根据式(1)可知,在相

同的转速下接触应力分布和摩擦因数直接决定摩

擦热的分布,因此两类模型的热流率在空间上分

布与接触应力分布成正比,在时间上的变化与动

态摩擦因数的变化成正比。

(a)无间隙状态下热流率分布

(b)间隙状态下热流率分布

图5暋热流率分布

3.3暋温度分布及验证

图6为轴承外圈在1800s时的温度灰度图。
由图6可知:两类模型的总体温升大致相同,最高

温度都出现在球面底部;但二者的温度场分布出

现较大差异,无间隙模型的总体温度分布更加均

匀,摩擦生热区域与轴承表面的温差较间隙模型

更小。出现此类现象的原因主要为:栙式(7)是将

摩擦阻力做功转换成热能,因此单位时间内输入

轴承的总热量相同,在相同的散热边界条件下,两
类模型的总体温升也大致相同;栚图6中两类模

型的热流率都集中于球面底部,故大量热量输入

此处形成高温区;栛无间隙模型的接触区域大于

间隙模型,有利于球面上生成的摩擦热向低温区

扩散并形成较均匀的温度分布,而间隙模型的生

热区域明显偏小,不利于温度扩散,因此摩擦面的

最高温度与轴承表面出现更大的温差。

(a)无间隙模型

(b)有间隙模型

图6暋轴承外圈温度分布

取轴承外圈表面距上表面3mm 处点A(图1
所示)作为温度验证点,实测温度与计算温度随时

间变化曲线如图7所示。
在摩擦前期,理论计算值与测量值都以较快

速度上升并基本保持一致;随着时间的延长温升

速度均有所减缓,无间隙模型温度逐渐高于间隙

模型温度和实测温度,实测温度低于两类模型的

计算温度且差距逐渐增大。在第30min计算值

与实测值出现最大误差,实测值与无间隙模型的

误差约为6灡75曟,实测值与间隙模型的误差约为

4灡53曟。
分析产生误差的原因为:栙建模过程中将几

何模型的细小特征作了简化,同时也忽略了润滑

油和磨屑带走的热量,导致计算温度偏高;栚有研

究指出金属摩擦生热过程中摩擦力所做功约有

95%转化为热量[14],而式(7)假设摩擦力做功全
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图7暋验证点温升过程对比

部转化为热能也会造成理论计算温度高于实测温

度;栛无间隙模型的热量流入范围较大,热源距离

测温点的距离也较间隙模型更近,导致A 点温升

高于间隙模型的温升,同时误差也大于间隙模型

的误差。另外,由于球面间隙较小,高温导致的热

变形会改变球面的接触面积,进而影响热流率在

空间上的分配,当使用温度较高时需要进一步考

虑热力耦合的影响。

4暋结论

(1)球面间隙的存在对球面接触应力分布、摩
擦因数及摩擦热的生成均有重要影响,建模时忽

略间隙值会产生较大误差。
(2)摩擦产生的热流率随时间和空间坐标动

态变化,其中动态的摩擦因数决定热流率在时间

上的变化规律,接触应力分布决定热流率在空间

上的能量分配。
(3)根据间隙模型的分析结果,当轴承使用温

度在50曟左右时,内部高温区比轴承表面温度高

出约5曟,因此,在试验中通过测量表面温度判断

轴承实际温升的方法存在较大误差。
(4)依据本文建立的间隙模型,在已知轴承尺

寸、材料参数及换热条件的情况下,结合试验所得

摩擦力矩可以反推实时摩擦因数和热流率分布。
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