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摘要：为探究低速机主轴承在重载工况下润滑性能及其与磨损的相互作用机制，基于微凸体微观接触及疲劳损

伤机理构建轴承材料磨损模型，并结合混合热弹流润滑理论，建立主轴承混合热弹流润滑与磨损耦合分析模

型，据此探究发火时刻特定承载下的主轴承磨损分布与演变规律，以及磨损对油膜压力、油膜厚度及粗糙接触

压力等润滑特性参数的影响，获取载荷、半径间隙、微凸体摩擦系数和转速等参数对主轴承磨损特性的影响规

律。研究表明：随着磨损时间增加，磨损区域从承载区中心沿轴承周向增大，接触压力减小，最小油膜厚度增

大；半径间隙及微凸体摩擦系数增大、转速降低都会加剧主轴承磨损。
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Coupling characteristics of mixed thermal
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Abstract: In order to explore the lubrication characteristics of the main bearing under heavy load and its in⁃
teraction mechanism with wear, based on the micro-contact and fatigue damage mechanism of micro-convex
body, the wear model of bearing material was constructed, and combined with the mixed thermal elastohydro⁃
dynamic lubrication theory, the coupling analysis model of mixed thermal elastohydrodynamic lubrication
and wear of the main bearing was established, based on which, the wear distribution and evolution law of the
main bearing under specific load at the time of ignition were investigated, and the effects of wear on lubrica⁃
tion characteristic parameters such as oil film pressure, oil film thickness and rough contact pressure were
discussed. The effects of load, radius clearance, micro-convex friction coefficient and rotational speed on the
wear characteristics of the main bearing were obtained. The results show that with the increase of wear time,
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the wear area increases from the center of the bearing zone along the circumferential direction of the bearing,
the contact pressure decreases and the minimum oil film thickness increases, and that the increase of radius
clearance and micro-convex friction coefficient and the decrease of rotational speed will aggravate the wear
of bearing bush.
Key words: main bearing of low speed engine; mixed thermal elastohydrodynamics; fatigue damage; wear

0 引 言

主轴承作为低速机最为关键的摩擦副之一，其润滑性能对低速机可靠性有着重要影响[1]。磨损是

主轴承润滑失效的主要形式之一，特别在启停、发火等恶劣工况下，主轴承在重载、低转速工况下不可

避免地会出现混合润滑状态，进而出现因固体接触导致的磨损[2]，这在低速机上尤为显著。由于磨损

会改变轴承油膜间隙进而影响其润滑特性，而混合润滑状态改变又时刻影响轴瓦磨损，即轴承润滑与

磨损之间存在实时耦合作用。为进一步提高对低速机主轴承润滑及磨损特性的认识，有必要针对其

典型工况，开展润滑与磨损特性实时耦合作用机制研究。

当前，已有学者开展了滑动轴承磨损对其润滑特性影响的相关研究。Dufrane等[3]通过试验观察

发现滑动轴承的磨损主要对称地发生在滑动轴承底部，且沿宽度方向均匀分布，并在此基础上，首次

建立了描述滑动轴承磨损几何形状的表达式；Fillon等[4-5]通过数值计算方法研究了初始磨损缺陷对轴

承温度、油膜压力及滑油流量等热流体润滑特性的影响，并进行了试验验证；Chun等[6]基于Dufrane磨
损理论建立了磨损轴承的润滑分析模型，研究了滑动轴承在多次启动和滑行条件下磨损对润滑性能

的影响；Sharma[7-8]在轴承特定位置预设磨损几何形状，分析了磨损深度、磨损尺寸对滑动轴承润滑性

能的影响规律。

上述研究表明滑动轴承磨损对其润滑特性的影响不可忽略，但并未精确考虑轴承混合润滑状态

下真实磨损特征及其演变行为。为此，相关学者开始逐渐探究轴承混合润滑与磨损的耦合作用。

Sander等[9-11]将Archard磨损模型[12]与混合润滑模型相结合，基于磨损系数经验值，开展了稳定工况、启

停工况下滑动轴承的磨损预测及最小油膜厚度、微凸体接触压力等润滑特性参数分析工作，并进行了

试验验证；王丽丽等[13]建立了滑动轴承润滑与磨损耦合模型，分析了不同微织构尺寸条件下磨损对油

膜压力、微凸体接触压力等润滑特性参数的影响规律，并据此提出了轴承降低磨损的优化方法；Xiang
等[14]提出了一种弹流混合润滑与磨损实时耦合分析方法，探究了轴承磨损分布及深度随时间的演变

规律，并据此分析了间隙、粗糙度曲率半径等参数对轴承磨损及润滑特性的影响。

目前针对滑动轴承的磨损-混合润滑耦合模型基本都采用Archard磨损模型，并且假定磨损系数

为定值。尽管Archard模型是预测摩擦副磨损的最常用方法，但是在滑动轴承混合润滑-磨损耦合特

性研究中，Archard模型忽略了微凸体的微观接触和疲劳损伤材料剥落行为。Kragelsky[15]研究发现，摩

擦副之间的黏着磨损在微观层面上是由微凸体的摩擦疲劳剥落机理所驱动的；在此理论基础上，Be⁃
heshti等[16]基于连续介质损伤力学方法，针对铝合金材料提出了一种预测材料磨损系数的理论方法，

并进行了试验验证，但是这些模型并未考虑轴承混合润滑特性的影响。

本研究以某船用低速二冲程柴油机主轴承为研究对象，大型低速机主轴承有着工况恶劣、载荷大

的特点，并且由于低速机主轴瓦材料较软，在混合润滑阶段容易产生弹塑性接触；因此基于微凸体微

观弹塑性接触及疲劳损伤机理建立磨损模型，并结合轴承混合热弹流润滑理论，建立固定载荷下主轴

承混合热弹流润滑与磨损耦合分析模型，并据此分析重载工况下轴瓦磨损分布随时间的变化规律及

磨损对润滑性能的影响，探究载荷、半径间隙、微凸体摩擦系数和转速对低速机主轴承磨损的影响规

律。本研究可为低速机主轴承磨损预测及润滑特性分析提供一定的理论支撑。
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1 理论模型

1.1 轴承混合润滑模型

1.1.1油膜厚度方程

图1为轴颈与轴瓦位置关系图，其油膜厚度（hT）方程为

hT ( )θ, z, ΔT = c[ ]1 + εcos ( )θ - φ + ξ{ }ZJ + ξ{ }ZB + δJ ( )θ, ΔT, p + hB ( )θ, z, ΔT, p + +hW ( )θ, z, p (1)
式中，等式右边第一项为名义油膜厚度，c为轴承间隙，ε为

偏心率，e为偏心距，θ为轴颈坐标系下的位置角，ξ{ }ZJ 为轴

颈微凸体高度，ξ{ }ZB 为轴瓦微凸体高度，hB为轴瓦变形量，

hW为轴瓦磨损深度，p为油膜压力。

1.1.2基于平均流量的Reynolds方程

基于平均流量的扩展Reynolds方程为

∂
∂x ( )ϕx

ρh3

12η
∂p
∂x + ∂

∂y ( )ϕy

ρh3

12η
∂p
∂y = U2

∂ρhT
∂x + U2 σ

∂ρϕs

∂x (2)
式中，ϕx和ϕy为压力流量因子，η为润滑介质粘度，ρ为润滑

介质密度，U为轴颈转动方向表面线速度，σ为综合表面粗糙度，ϕs为剪切流量因子，p为润滑油压力。

对油膜压力的求解采用迎风差分方法，边界条件为雷诺边界条件。

1.1.3 能量方程

在本模型中，将轴颈、润滑油和轴瓦视为一个能量传递耦合系统，该系统瞬态传热行为包括油膜

中的热对流和固体中的热传导，用欧拉法的一般能量方程表示为

ρCp ( )vr
∂T
∂r + vθ

∂T
r∂θ + vz

∂T
∂z +

∂T
∂t = ∂

∂r ( )kr
∂T
∂r + ∂

r∂θ ( )kθ
∂T
r∂θ + ∂

∂z ( )kz
∂T
∂z + Φ (3)

式中，Cp为比热容，r为轴承半径，v为控制体三个方向速度，k为控制体三个方向热传导系数，Φ为热

源，可由以下公式计算得到：

Φ = ΦcdA + Φ ldV
dV

(4)
式中，Φc为微凸体接触热，Φ l为流体剪切热，分别由式（5）、（6）计算得到。

Φc = μc pcU (5)
Φ l = ( )ϕx

2η
h3

h3T

∂p
r∂θ ( )2d - hT + UhT +

Uϕsσ
h2T

2
+ ( )ϕz

2η
h3

h3T

∂p
∂z ( )2d - hT

2
(6)

式中，μc为微凸体摩擦系数，d为计算点至轴瓦表面距离。

1.1.4粗糙接触模型

基于Greenweed和Tripp提出的微凸体接触模型[17]，选取膜厚比H = 4为流体润滑状态和混合润滑

状态的分界点，假定接触表面微凸体高度分布概率密度函数为期望等于零的正态高斯分布，粗糙表面

微凸体接触压力公式为

pc ( )H = K ⋅ E ⋅ F2.5 ( )H (7)
E = 1

[ 1 - υ1 2
E1

+ 1 - υ2 2
E2

] (8)

图1 轴颈与轴瓦结构示意图

Fig.1 Structural diagram of journal and
bearing bush
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F2.5 ( )H = {4.4086 × 10-5 ( )4 - H 6.804 , H ≤ 4
0 , H > 4   (9)

式中，pc为微凸体接触压力，E为综合弹性模量，E1、E2、υ1、υ2分别为主轴承及轴颈的弹性模量和泊松

比，F2.5(H)为不同膜厚比情况下的分布函数，H为膜厚比，K为弹性系数。

1.1.5承载力计算公式

将主轴承油膜压力 p与微凸体接触压力 pc在计算区域内进行积分，即可得油膜承载力Poil与微凸

体承载力Pc，而混合润滑状态下的主轴承承载力Pl即为Poil与Pc之和，具体如下式所示：

ì

í

î

ïï
ïï

P oil
x = ∫0L∫02π p (θ, z )Rsinθdθdz
P oil
y = ∫0L∫02π p (θ, z )Rcosθdθdz (10)

ì

í

î

ïï
ïï

P c
x = ∫0L∫02π pc (θ, z )Rsinθdθdz
P c
y = ∫0L∫02π pc (θ, z )Rcosθdθdz (11)

Pl = (P oil
x + P c

x )2 + (P oil
y + P c

y )2 (12)
式中，P oil

x 和P oil
y 分别为 x和 y方向油膜承载力，P c

x和P c
y分别为 x和 y方向微凸体接触承载力。

1.2 磨损计算模型

在滑动过程中，对于每个粗糙表面，由于表面形貌的随机分布，接触状态或接触面积是随机的，因

此，表面上的局部接触应力和应变分布仍然是不确定的，很难通过分析表面上的动态接触应力和应变

来评估粗糙度损伤。为了方便、有效地评价粗糙表面接触疲劳损伤引起的微凸体材料磨损，本文引入

一个物理量ΔV，定义为接触相互作用下单个微凸体的平均磨损体积。而单个微凸体因接触导致的疲

劳损伤所需的接触次数为N，一个滑动周期内粗糙表面总微凸体接触次数为NC，因此单位滑动距离内

轴瓦材料磨损总体积为

V = ΔV
N
NC (13)

1.2.1基于微凸体弹塑性接触的磨损体积计算

如图 2（a）所示，对于低速机主轴承而言，由于其载荷较大、轴瓦材料为巴氏合金质地较软，容易发

生塑性变形，因此在计算微凸体微观接触时，基于KE弹塑性接触理论来计算轴瓦的微凸体接触及磨

损去除体积，具体计算公式如下：

a21 ≈ 2βδ (14)
ΔV = πδ ( )3a21 + 4δ2

24 (15)
实际接触面积是半径为a1的圆形曲面，假设β为粗糙度半径，δ为法向压缩变形。

（a）微凸体接触变形与去除体积示意图 （b）单位滑动距离微凸体动态接触示意图

ΔV

δ a1

β

ΔL
ν

图2 微凸体接触磨损示意图

Fig.2 Schematic diagram of contact and wear of asperity
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基于KE弹塑性接触理论，δ可表示为

δ = kc ( )3πH
4E

2
β (16)

1.2.2滑动过程中轴承表面微凸体接触统计学模型

轴承摩擦副在一个滑动周期内的动态接触模型示意图如图 2所示。由图 2(b)可得单位滑动距离

ΔL内粗糙表面总微凸体接触次数为

NC = n ΔL2β (17)
ΔL = vΔt (18)
n = A r

πa1 2 (19)
A r = F

Hc
(20)

式中，n为粗糙接触面上总微凸体数目，F为轴瓦混合润滑区域粗糙接触载荷，v为摩擦副相对滑动线

速度，Δt为单位滑动时间。

1.2.3轴承疲劳损伤磨损模型

基于连续介质损伤力学方法计算微凸体疲劳损伤所需的接触次数N。采用损伤变量D表征材料

微裂纹和微空隙逐渐扩大直至损伤整个过程中实际有效承载面积Ar减小的程度：

D = 1 - A′r /A r (21)
式中，Ar为无损状态的横截面积，A′r为损伤后的有效横截面积。

当损伤变量D经疲劳循环次数N达到临界值Dc（Dc≤1）时，材料发生失效。其中，Dc为材料固有特

性，可由静态拉伸试验获得。在单轴加载条件下，得到循环周期的损伤变量Di计算公式[18]为

Di = 1 - ( )1 - Di - 1 × 3σ f

4K (1 + 1/M )-1 ( )Δσm

K ( )1 - Di - 1

M + 1

+ 3σ f
(22)

式中，σ f为疲劳强度系数，M为循环硬化指数，Di-1为第 i-1次循环的损伤变量，D0=0，K为循环硬化系

数，Δσm为第 i次循环最大名义应力范围。

对于单轴加载的低周疲劳损伤，磨损失效原因主要是剪切作用，因此低周疲劳循环中最大名义应

力范围Δσm = τ，Δσli=0，而受法向力F接触表面的剪应力 τ由下式给出：

τ = μcF
A r

(23)
由式（20）和式（23）可得

τ = μcHc (24)
然后根据式（22）可以计算第 i次循环的损伤变量Di，当损伤变量Di=Dc时，微凸体疲劳损伤所需的

接触次数N计算公式为

DC = 1 - ( )1 - D0 ×∏
i = 1

N ( )1 - Di - 1 × 3σ f

4K (1 + 1/M )-1 ( )Δσm

K ( )1 - Di - 1

M + 1

+ 3σ f
(25)

1.3 计算流程

根据上述理论模型建立主轴承热弹性流体混合润滑与磨损耦合分析模型，计算流程如图3所示。

模型分为两个模块：第一个模块用于计算固定载荷下轴承润滑特性参数，第二个模块用于计算轴瓦磨损量。
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首先输入初始参数，计算初始状态油膜厚度和油膜压力达到收敛，通过调整偏心率和偏位角，使

得油膜承载力和接触力之和与轴承外载荷在水平

横向和垂向上均达到平衡。然后通过磨损计算模

块计算轴瓦磨损。在当前磨损时间步 t，计算轴瓦

各节点磨损深度，并更新轴瓦磨损轮廓，以新磨损

轮廓更新油膜厚度，计算油膜压力和接触压力，并

重新计算油膜承载力，并使得油膜承载力与轴承外

载荷重新达到平衡；通过新的接触压力分布进行下

一时间步 t+Δt的磨损深度计算（本模型中时间步长

Δt=0.1 s）；重复该迭代过程，直到磨损时间达到给

定时间。

2 理论模型验证

2.1 混合热弹性流体润滑模型验证

为验证混合热弹性流体润滑模型，进行单轴承

润滑实验（轴承实验台如图 4所示）。该试验台由

动力系统、滑油系统及测试系统组成。动力系统由电机驱动，通过联轴器带动试验用轴颈旋转。滑油

系统由油箱、油泵和进油管组成，采用注油方式进行润滑，油箱可以收集轴承端泄油量，进而重复利

用。测试系统由试验轴瓦、试验轴颈、温度传感器与力传感器组成，其中试验轴瓦与试验轴颈分别由

螺栓连接至轴承座与转轴上，可以进行拆卸更换。温度传感器（测点）位于主轴瓦中心截面的上方两

侧45°角处（如图4所示），通过轴承座上的小孔直接测试轴瓦温度。

首先打开油泵，在保证轴承滑油充足状态下开机，设置一个较小的转速加速度，缓慢增加至所测

转速，然后逐渐加载至试验载荷，开始正式测试，待温度稳定后作为最终结果进行提取。试验进行三

次，在保证每次试验偏差较小的前提下，取平均值作为最终结果。值得注意的是，为剔除试验台系统

其他部件的摩擦力对试验测量的影响，在空轴（不加装轴瓦）情况下对试验台系统进行摩擦力矩测量，

在计算轴承摩擦系数时减去了该值。测量轴承平均摩擦系数和两个测点温度结果，与本研究所用润

滑模型（TEHD模型）计算所得平均摩擦系数和温度结果进行对比验证（如图 5所示），可以看出，平均

摩擦及温度计算结果与实验结果基本吻合，平均摩擦系数偏差为 9.6%，测点温度最大偏差为 2.8%。

其中轴承结构、材料参数及工况条件如表1所示。

图3 计算流程示意图

Fig.3 Flow chart for the numerical simulation
of coupling model

电机

油泵

联轴器扭矩传感器进油管

轴瓦

轴颈
温度传感器

力传感器

油缸

温度测点

上瓦

下瓦
曲轴试样

图4 轴承试验台

Fig.4 Bearing test-bed
图5 本文TEHD模型计算值与试验值对比验证

Fig.5 Verification of friction coefficient and temperature
of TEHD model
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2.2 磨损模型验证

为验证本研究基于微凸体微观接触及疲劳损伤机理建立的磨损模型的准确性，在油润滑条件下

采用RTEC摩擦磨损实验机进行销盘磨损实验（如图 6所示）。销试样采用 45号钢，Φ2 mm，材料弹性

模量为210 GPa；盘试样采用本研究中某低速机主轴瓦材料（巴氏合金），尺寸为Φ50×6.35 mm。

如表 2所示，在室温（25℃）的条件下进行了 3组载荷（30 N、40 N、50 N）下的磨损试验。由于油润

滑条件下磨损量较小，故每组试验的持续时间为 8 h。通过扫描式电子显微镜（SEM）观察试样表面磨

痕及磨痕形貌，磨损形貌如图 7所示，可以发现，在巴氏合金盘磨损区域两侧有磨屑堆积并且局部磨

损形貌主要为疲劳磨损导致的凹坑，表明在磨损过程中发生了塑性变形，并且磨损形式主要为疲劳磨

损。进一步说明了对于巴氏合金这种硬度较软的材料而言，计算磨损时应考虑微凸体的塑性接触和

塑性变形。

通过高精度天平测量磨损前后盘试样质量，计算磨损量，每组实验重复三次，取平均值。然后将

实验测量的磨损量与磨损模型计算的磨损量进行对比验证，结果如图 8所示，三组实验最大误差为

10.82%，验证了该磨损模型的准确性。

表1 轴承实验相关参数

Tab.1 Parameters of bearing experiment

参数

轴瓦半径/mm
轴瓦壁厚/mm
轴承宽度/mm
半径间隙/μm
转速/(r·min-1)
载荷/N

数值

26.88
4.0
29.62
38
1000
5000

参数

滑油粘度（40℃）/（Pa·s）
滑油比热/（J·kg-1·℃-1）
滑油热传导系数/（W·m-1·℃-1）
轴瓦热传导系数/（W·m-1·℃-1）
轴颈热传导系数/（W·m-1·℃-1）
供油温度/℃

数值

0.089
2000
0.13
117
51.9
40

图6 销盘摩擦磨损试验机

Fig.6 Pin-on-disk friction and wear test

图7 盘磨损表面形貌图

Fig.7 Wear surface of disk

（40N） （40N）
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3 结果与讨论

为探究重载工况下主轴承润滑及磨损特性，以某低速船用柴油机主轴承为研究对象，选取发火瞬

时附近载荷值，建立固定载荷下主轴承热弹流润滑与磨损耦合模型，研究重载工况下的磨损与润滑特

性，相关计算参数（结构参数、材料参数、工况参数）如表3所示。

表3 低速机主轴承输入参数

Tab.3 Calculation parameters of main bearing of low speed engine

参数

轴承内半径/mm
轴承外半径/mm
轴承宽度/mm
半径间隙/mm
转速/ (r·min-1)
润滑油牌号

滑油比热容/(J·kg-1·℃-1)
滑油密度/(kg·m-3)

轴颈材料

数值

225
235
138

0.13~0.21
117~197
SAE5W-30
2000
860

45号钢

参数

轴承内层材料

微凸体摩擦系数μ
轴承载荷/kN

循环硬化系数K/MPa
循环硬化指数M

硬度Hc/MPa
疲劳强度系数σf /MPa

临界损伤变量Dc

数值

巴氏合金

0.09~0.11
600~800
73
8.2
1100
512
0.3

3.1 轴承润滑及磨损特性分布的变化规律

在 600~800 kN垂向载荷作用下，主轴瓦最大磨损深度随磨损时间从 0到 10 h的变化情况如图 9
所示。在不同载荷下，磨损深度随磨损时间增大。在

磨损前期磨损速率逐渐降低，这是由于轴瓦磨损随时

间加剧，其表面轮廓逐渐被磨损严重，导致接触区域

的油膜厚度增大，接触压力减小；而在磨损中后期磨

损速率逐渐稳定，这是由于在磨损一段时间后，轴瓦

承载区磨损增大，导致轴颈向下移动，偏心率逐渐增

大，接触压力逐渐稳定，因此磨损速率逐渐稳定。

在 700 kN垂向载荷作用下，轴瓦表面磨损深度

分布演变情况如图 10所示。可以看出，磨损主要集

中在轴承的承载区，并且轴瓦边缘磨损较中间严重，

在磨损时间为 10 h时最大磨损深度为 14.35 μm，这是

因为轴承承载区域的油膜厚度较小，较容易发生磨

图8 圆盘磨损量实验值与模型计算值对比

Fig.8 Comparison of wear experimental value and
model calculated value

表2 销盘磨损实验相关参数

Tab.2 Parameters of pin-on-disc wear test

参数

销材料

盘材料

盘弹性模量

盘材料硬度

载荷

转速

实验时间

数值

45号钢

巴氏合金

24 GPa
1100 MPa

30N、40N、50N
100 r/min
10 h

图9 不同载荷下最大磨损深度随时间的变化

Fig.9 Variation of maximum wear depth with time under
different loads
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损，并且由于轴瓦两端边缘区域接触压力较大，故轴瓦边缘处磨损较为严重。另一方面，随着磨损时

间的增加，磨损区域逐渐从承载区中心沿轴承周向扩散，这是由于随着轴承承载区中间磨损加剧，轴

颈下移，轴颈与轴瓦接触区域增大。

不同磨损时间下轴承轴向润滑及磨损特性的分布情况如图 11所示。图 11（a）表明，轴承两侧对

（a）t=1 h时轴瓦磨损深度分布 （b）t=4 h时轴瓦磨损深度分布

（c）t=7 h时轴瓦磨损深度分布 （d）t=10 h时轴瓦磨损深度分布

图10 不同磨损时间下磨损深度分布的演变

Fig.10 Evolution of wear depth distribution under different wear time lengths

（a）不同磨损时间下磨损深度分布情况 （b）不同磨损时间下油膜压力分布情况

（c）不同磨损时间下接触压力分布情况 （d）不同磨损时间下油膜厚度分布情况

图11 润滑和磨损特性在轴向分布的变化

Fig.11 Variation of lubrication and wear characteristics in axial distribution

z/L
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z/L z/L
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称分布的磨损深度随磨损时间逐渐增大，磨损时间从 1 h增加到 10 h，磨损深度从 2.53 μm增大到

14.35 μm；图 11（b）表明，磨损时间从 1 h增加到 10 h，油膜压力峰值从 110.23 MPa降低到 60.50 MPa，
这是由于磨损过程中承载区磨损深度增大，导致沿轴承宽度方向不同位置的润滑间隙增大（如图 11
（d）所示），从而降低承载区域油膜压力；图 11（c）表明，随着磨损时间从 1 h增加到 10 h，接触压力峰值

从 1.35 MPa降低到 0.42 MPa，并且接触压力的减小主要在磨损的前期。这是由于磨损过程增大了轴

承承载区的间隙（如图 11（d）所示），导致该区域的粗糙接触减少，进而导致接触压力降低速率减小。

这些结果表明，在轴承工作过程中，混合润滑行为与磨损行为之间的相互作用是不能忽视的。

3.2 半径间隙对磨损的影响

磨损时间 t=5 h时半径间隙 c对轴瓦磨损的影响规律如图 12所示。可以看出，在一定范围内，随

着半径间隙增大，磨损深度增大。这是由于半径间

隙越小，承载区的油膜压力越低，主轴承油膜承载

区域增大，接触压力降低，进而有利于降低磨损。

值得注意的是，应合理控制间隙范围，避免间隙过

小导致轴瓦温度过高出现“烧瓦”故障。

3.3 微凸体摩擦系数对磨损的影响

磨损时间 t=5 h时微凸体摩擦系数对轴瓦磨损

的影响规律如图 13所示。可以看出，微凸体摩擦

系数对磨损深度影响很大。这是由于微凸体摩擦

系数的增加降低了疲劳失效的循环次数N，增大了

磨损，进而增大磨损。

3.4 转速对磨损的影响

磨损时间 t=5 h时转速对轴瓦磨损的影响如图 14所示。可以看出，随着转速的增大，磨损深度减

小，并且这种影响在高载荷的时候更加严重。这是由于对于低转速轴承而言，转速增大有利于形成油

膜从而降低轴承承载区的粗糙接触，从而减少磨损。

图12 半径间隙对最大磨损深度的影响

Fig.12 Effect of radius clearance on maximum wear depth

图13 摩擦系数对最大磨损深度的影响

Fig.13 Effect of friction coefficient on maximum
wear depth

图14 转速对最大磨损深度的影响

Fig.14 Effect of rotation speed on maximum wear depth
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4 结 论

本研究基于弹塑性疲劳接触磨损理论和混合润滑理论，建立了主轴承热弹性流体混合润滑与磨

损耦合分析模型，探究了重载工况下低速机主轴承磨损行为与润滑之间的相互作用机理。通过轴承

台架试验和销盘摩擦磨损试验验证了模型的正确性。分析了主轴承混合润滑与磨损性能随时间的变

化规律，研究了轴承参数对润滑和磨损性能的影响。得出了以下结论：

（1）随着磨损时间增加，磨损区域从承载区中心沿周向扩散增大，磨损深度和接触压力先急剧降

低后趋于稳定，最小油膜厚度逐渐增大，油膜压力逐渐降低；

（2）在一定范围内，合理减小半径间隙，能够降低粗糙接触压力，从而降低磨损；

（3）微凸体摩擦系数增大会使得轴瓦磨损系数增大，导致磨损更为严重；

（4）转速较大时有利于低速机主轴承油膜形成，此时磨损较低。
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