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摘　 要： 为研究工程机械臂架脂润滑滑动轴承在长期交变径向重载作用下的摩擦性能，研制了一种可以测量这类轴承

摩擦力矩和摩擦系数的轴承试验台．该试验台不仅能够模拟轴承在低速重载工况下的工作过程，还能实现轴承与销轴之

间的两种相对运动形式．对臂架滑动轴承工作过程中承受的主动力矩与和销轴摩擦力矩之间的关系进行试验研究，提出

一种摩擦力矩和摩擦系数的试验求法，并应用于轴承磨损试验时摩擦系数的测量．试验结果表明：利用该方法可准确获

得轴承与销轴之间的摩擦系数，并可利用其摩擦系数的发展趋势监测轴承当前的润滑与磨损状况，为轴承安全、可靠运

行提供保障，并为设计者预估轴承寿命以及优化设计提供参考．
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　 　 近年来，随着摩擦学在工业和科技领域的应用

和发展，对关键行业的各类滑动轴承摩擦力矩和摩

擦系数的研究受到越来越多的关注，相应试验设备

的开发也受到各国摩擦学工作者的重视［１－５］ ．文献

［６－８］报道了通过理论计算获得轴承摩擦力矩的

方法和结果，但轴承的摩擦力矩是影响因素十分复

杂的随机变量，它不仅与两接触表面的材料性质、
润滑介质有关，同时随摩擦副所处的工作状况和环

境条件而变化，因此迄今还没有一个理论计算公式

能够对其进行准确计算［９］，定量研究只能使用试验

的方法［１０］ ．由于滑动轴承大多用于承受径向载荷，



因结构所限，实际采集周向摩擦力时不可避免地会

受到径向载荷的干涉，测量时需选取特殊的装置或

测量手段剔除其影响［９－１１］ ．
本文的研究对象是工程机械上普遍使用的臂

架脂润滑滑动轴承，对这类轴承摩擦性能的研究

除了要解决上述难题以外，还需考虑以下因素．首
先，这类轴承长期工作在交变径向重载作用下，工
作载荷大，无法使用文献［９］中提到的利用摩擦

系数比滑动轴承小 １ ～ ２ 个数量级的滚动轴承进

行径向加载以解决采集摩擦力矩时发生干涉的难

题；其次，这类轴承与销轴之间不仅限于常见的轴

承固定销轴转动的运动形式，而更多地工作在销

轴固定轴承摆动的情况下，这给摩擦力的采集带

来了更大的困难；再者，这类轴承工作时的摆动频

率一般较低（≤０􀆰 ５ Ｈｚ），加之空间和结构的限

制，通常采用润滑脂进行润滑，摩擦磨损导致的破

坏现象较为普遍和严重．
为了研究这类滑动轴承的摩擦磨损性能，针

对如上问题，作者研制了一种能够最大程度模拟

此类轴承摩擦磨损过程的轴承试验台，可以测量

轴承磨损试验过程中的径向交变载荷、轴承工作

温度、摆动速度以及磨损量等各项性能参数，对轴

承摆动过程中承受的主动力矩与和销轴摩擦力矩

之间的关系进行了试验研究，获得了轴承在交变

载荷作用下的摩擦力矩和摩擦系数．

１　 试验台的结构和功能

图 １、２ 分别为臂架脂润滑滑动轴承试验台的

结构简图和试验台主体放大图．径向加载油缸和

摆动油缸均固定在四立柱机架顶部，可向试验轴

承施加径向载荷和输出往复摆动运动．为模拟轴

承与销轴之间的两种相对运动形式，“轴承动”时
销轴通过销轴摆杆固定，摆动油缸带动试验轴承

摆动；“轴动”时试验轴承通过轴承摆杆固定，摆
动油缸带动销轴摆动．两个支撑轴承采用与试验

轴承相同的轴承，如图 ３ 所示，基本规格为：内径

６０ ｍｍ，外径 ６５ ｍｍ，宽 ３０ ｍｍ．为提高承受径向重

载的能力，减弱摆动部分与固定压头之间的摩擦

力，选择一内径 １３０ ｍｍ 的滑动轴承作为径向加

载轴承，并考虑到其对摩擦力矩测量可能产生的

影响，选择与试验轴承相同的轴承材料加工而成，
而且润滑良好．
　 　 该试验台可实现 ０～５００ ｋＮ 的径向恒定载荷

以及交变载荷（正弦波、三角波、方波）加载，加载

周期和幅值可通过上位机监测软件进行调节；输
出的摆角范围为±４５°；摆动频率≤０􀆰 ５ Ｈｚ且可调

8
9
10

11

7
6
5

4

3

2
1

１—径向加载油缸；２—摆动油缸；３—称重传感器；４—压头；
５—轴承摆杆；６—径向加载轴承；７—电涡流位移传感器；

８—支撑轴承座；９—销轴摆杆；１０—试验轴承；１１—四立柱机架

图 １　 臂架脂润滑滑动轴承试验台的结构简图

10
9 1

2 3

4

5
6

7
8

１—轴承摆杆；２—径向加载轴承；３—支撑轴承；４—试验轴承；
５—销轴摆杆；６—电涡流位移传感器；７—销轴；８—冷却水孔；

９—温度传感器插孔；１０—压头

图 ２　 试验台主体放大图

图 ３　 试验轴承

节．可实现的测量功能主要有：通过安装在径向加

载油缸正下方的称重传感器测量径向加载力的大

小；安装在轴承摆杆上的角度传感器测量摆动角

度进而求得摆动速度；轴向安装在试验轴承外套

筒上的热电阻测量轴承工作过程中的温度变化；
固定在试验轴承正下方的电涡流位移传感器测量

试验轴承在竖直方向的位移量，据此反应试验轴

承的磨损量；此外，通过在销轴上粘贴应变片并辅

以其他手段测量试验轴承与销轴之间的摩擦力矩
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和摩擦系数．这些信号将通过 ＮＩ ９２０３ 进行采集并

在利用 ＬａｂＶＩＥＷ［１２－１３］ 编写的上位机测试与监测

软件上进行实时显示和曲线的绘制［１４－１６］，每个测

试参数均设有上限报警值，当所测试的参数超过

报警值时，计算机控制自动停机，试验数据将被保

存在数据库中供日后分析．

２　 摩擦扭矩和摩擦系数的试验求法

为获得试验过程中试验轴承与销轴之间的摩

擦力矩和摩擦系数，根据材料力学的知识，可利用

在销轴上粘贴应变片的方法获得销轴所受摩擦力

矩进而求得摩擦系数．此法不仅适用于“轴承动”
的工作形式，根据臂架滑动轴承的实际工况，“轴
动”时其摆动范围不超过 ４０°，因此同样的方法仍

然能够进行摩擦力矩的测量，且不会由于引线缠

绕影响信号的输出．但在长期的交变重载作用下，
试验发现应变片的使用寿命很短，无法满足长期

的磨损试验要求．而摆动油缸施加到试验轴承上

的主动力矩却可通过摆动油缸的加载力稳定的求

得．本试验的目的是在短期内利用在销轴上粘贴

应变片的方法求得摩擦力矩，进而通过标定建立

其与易求取的主动力矩之间的关系，日后即可直

接通过主动力矩求取摩擦力矩和摩擦系数，而不

必再使用贴片法进行测量．
２􀆰 １　 试验原理

２􀆰 １􀆰 １　 贴片法测量摩擦力矩

销轴在径向载荷和外加扭矩的共同作用下处

于弯扭复合的应力状态，为测出销轴所受的摩擦

力矩，选择图 ４ 所示的应变片粘贴方法［１７－１８］ 得到

销轴的应变进而求出摩擦力矩，并采用一定的电

路形式实现弯矩和扭矩的分离，保证得到的应变

完全是由扭矩作用所产生的．
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图 ４　 贴片位置及其测量电路

　 　 将两个测扭矩应变花粘贴在销轴上同一截面

相差 １８０°的位置上，轴向位置的选择需避开销轴

的应力集中区并方便贴片，４ 个应变片 （Ｒ１、Ｒ２、
Ｒ３、Ｒ４ 均为工作片，阻值均为 １２０ Ω）与轴线成

４５°或 １３５°（图 ４（ａ）），并为提高灵敏度，利用惠

斯通全桥路（图 ４（ｂ））将信号引出（此接法已做

温度补偿）进行测量．
由材料力学可知，扭矩和应变呈正比关系，而

应变又与电桥输出电压有关，因此可通过电压反

求出扭矩［１９］ ． 根据图 ４（ａ）有
ε扭１ ＝ － ε扭２ ＝ ε扭３ ＝ － ε扭４， （１）

ε弯１ ＝ ε弯２， （２）
ε弯３ ＝ ε弯４ ． （３）

　 　 根据全桥电路理论，

Ｕｏ ＝
Ｒ１Ｒ３ － Ｒ２Ｒ４

（Ｒ１ ＋ Ｒ２）（Ｒ３ ＋ Ｒ ４）
Ｕ．

其中，Ｕ和Ｕｏ 分别为电桥输入和输出电压．设 Ｒ ｉ ＝
Ｒ０ ＋ ΔＲ ｉ，又 ΔＲ ／ Ｒ ＝ Ｋε，Ｋ 是应变片的灵敏度系

数，因此有

　 Ｕｏ ≈
Ｕ
４

ΔＲ１

Ｒ１

－
ΔＲ２

Ｒ２

＋
ΔＲ３

Ｒ３

－
ΔＲ４

Ｒ４

é

ë
ê
ê

ù

û
ú
ú ≈

ＵＫ
４

［ε１ － ε２ ＋ ε３ － ε４］，

并结合式（１） ～ （３），

Ｕｏ ＝
ＵＫ
４

［（ε扭１ ＋ ε弯１） － （ε扭２ ＋ ε弯２） ＋

（ε扭３ ＋ ε弯３） － （ε扭４ ＋ ε弯４）］ ＝
ＵＫ
４

·４ε扭１ ＝ ＵＫ
４

·ε应变仪 ．

这就保证了应变仪所测结果完全是由于扭矩

产生的，排除了弯矩的影响，又
ε扭１ ＝ （１ ＋ μ）τｍａｘ ／ Ｅ，

并且

τｍａｘ ＝ Ｔ扭 ／ ＷＴ ．
其中：Ｅ、μ 分别为弹性模量和泊松比，τｍａｘ 为最大

切应变，ＷＴ 为抗扭截面模量，ε应变仪 为应变仪读取

的应变值．所以有

Ｔ扭 ＝
ε扭１Ｅ
１ ＋ μ

·ＷＴ ＝
０．２５ε应变仪Ｅ

１ ＋ μ
·ＷＴ ． （４）

因此通过应变仪采集的应变值即可求得摩擦力

矩值．
图 ５ 所示为试验销轴的力学模型及其受力分

析，右端的固定端约束是模拟销轴通过销轴摆杆

被固定的情形．以销轴为研究对象，对其进行受力

分析有

Ｔ ＝ Ｔ２ ＝ ２Ｔ１ ＋ Ｔ固 ． （５）
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其中： Ｔ 是试验轴承所受主动力矩，Ｔ１、Ｔ２、Ｔ固 分

别是销轴所受支承轴承、 试验轴承以及固定处施

加的摩擦力矩． ４ 个黑色位置分别贴有 ４ 个测扭

矩应变花，上下两个一组按照图 ４ 所示组成全桥

测试电路． 经过试验验证，受力后①、②位置由应

变仪测得的输出应变数值明显不同，说明支承轴

承处施加给销轴的摩擦力矩不能忽略，故需两组

全桥电路才能完成测量工作． 分析易知，①、②位

置应变片测得的分别是支承轴承和固定端施加给

销轴的摩擦力矩之和以及固定端单独施加的摩擦

力矩． 而
Ｔ２ ＝ ０􀆰 ５μＦＤ ． （６）

其中： Ｆ是径向加载油缸施加的径向加载力，Ｄ为

销轴直径，μ即为待求摩擦系数．综上有，只要测得

① 、② 位置应变片的输出，根据式（４） ～ （６） 即

可求出 Ｔ２ 进而获得摩擦系数 μ．

应变花支撑轴承

试验轴承

T1

F
T 支撑轴承

① ②

T2 T1 T固

图 ５　 销轴力学模型以及受力分析

２􀆰 １􀆰 ２　 主动力矩的计算方法

根据图 １ 所示的试验台结构简图，对摆动油

缸伸缩过程中某一位置处的几何关系进行分析，
如图 ６所示．Ｄ为摆动油缸伸缩过程中某一任意位

置，Ａ、Ｂ、Ｃ分别为径向加载油缸固定端、摆动油缸

固定端以及轴承摆杆与试验轴承连接处的位置．
Ｌｅ、Ｈｅ、Ｌ１ 按照设计尺寸分别为 １ ４２０ ｍｍ、３３０ ｍｍ
和 ４００ ｍｍ， Ｌ 为摆动油缸的实际工作长度，由油

缸内置位移传感器反馈的伸长量加上 １ ２００ ｍｍ
的固定长度获得．

A He B

L

C

D
θ

Le L2

L1

H

图 ６　 主动力矩计算简图

　 　 摆动油缸输出的主动力矩为

Ｍ ＝｜ ｐ１Ａ１ － ｐ２Ａ２ ｜·Ｈ．
其中： ｐ１、ｐ２、Ａ１、Ａ２ 分别为摆动缸无杆腔压力和有

杆腔压力以及对应腔活塞面积，可分别通过油缸

内置的压力传感器和产品设计尺寸获得，Ａ１、Ａ２

分别为 ４ ２２５π ｍｍ２ 和 ２ ０２５π ｍｍ２，Ｈ可通过几何

关系

Ｈ ＝
Ｌ１Ｌ２ｓｉｎ θ

Ｌ
＝
Ｌ１Ｌ２ １ － ｃｏｓ２θ

Ｌ
＝

Ｌ１Ｌ２ １ －
Ｌ２

１ ＋ Ｌ２
２ － Ｌ２

２Ｌ１Ｌ２

æ

è
ç

ö

ø
÷

２

Ｌ
计算得到．由图 ２ 可知，忽略摆动油缸与摆杆之间

的摩擦，主动力矩Ｍ将用来克服加载轴承（ϕ１３０）
与摆动部件之间以及试验轴承（ϕ６０） 与销轴之间

的摩擦力矩．因此在其他条件均相同的情况下，根
据式（６），试验轴承所受主动力矩需按照其与加

载轴承的直径比进行分配，最终结果将通过上位

机软件计算得到并存入数据库中．
综上分析，试验轴承所受摆动油缸施加的主

动力矩为

Ｔ主 ＝ Ｍ· ６０
６０ ＋ １３０

． （７）

所受销轴施加的摩擦力矩（数值上等于应变仪测

得的销轴所受试验轴承施加摩擦力矩）为

Ｔ摩 ＝
０．２５ε应变仪Ｅ

１ ＋ μ
·πＤ３

１６
， （８）

而根据式（５）
ε应变仪 ＝ ２（εｃ１ － εｃ２） ＋ εｃ２ ． （９）

其中：εｃ１ 和 εｃ２ 分别为 ① 、② 位置应变片的输出．
根据式（７） ～ （９），通过对这两类试验数据进行

拟合即可得到两者之间的关系．
２􀆰 ２　 试验条件和试验方法

选用图 ３ 所示的内径 ６０ ｍｍ 的铜－钢双金属

轴承进行试验，与其配合的销轴直径 ６０ ｍｍ，长
４３０ ｍｍ．待系统恒力下稳定工作一段时间后，以径

向加载力每次递增 １０ ｋＮ 并同时施加摆动扭矩的

形式进行 １５ 次试验，加载力从 ８２􀆰 ６ ～ ２１５．０ ｋＮ，
每次加载约 ３ ｍｉｎ．试验同时上位机监测软件自动

记录每次试验的主动力矩值 Ｍ， 应变仪采集两个

通道的应变值．
试验按如下步骤进行：① 结合图 ４、５，按照应

变片电测法的要求在销轴上正确位置按照正确的

方法进行贴片，搁置晾干后以全桥形式接入应变

仪的两个通道；② 试验开始前，在空载下对两个

通道分别进行调零操作；③ 同时运行轴承试验台

监测软件和应变仪，进行必要的配置后启动试验

台，控制台选择“手动”工作模式，以径向加载力

每次递增 １０ ｋＮ 并同时施加摆动扭矩的形式进行
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１５ 次试验；④ 试验结束后，将试验数据分别从上

位机监测软件和应变仪导出保存；⑤ 对数据进行

离线分析，得到主动力矩与应变仪测得的销轴摩

擦力矩之间的拟合曲线；⑥ 将拟合表达式嵌入上

位机程序，由主动力矩经换算得到摩擦系数并

显示．
２􀆰 ３　 数据处理

从上位机监测软件保存的每次试验过程中的

主动力矩值中截取较平稳的一段数据进行剔除奇

异值和算数均值运算，将所得结果作为本次试验

的力矩值．图 ７ 所示为某次试验过程采集的主动

力矩值．由于试验过程中应变仪会出现零点漂移

现象，故在处理应变仪记录的每个通道的数据时

分别截取较平稳的正、负扭矩段数值进行算术均

值运算后相减除以 ２，将所得结果作为本次试验

的应变值．图 ８ 所示为某次试验过程记录的① 通

道应变值．
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图 ７　 某次试验记录的主动力矩值
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图 ８　 某次试验记录的①通道应变值

　 　 得到主动扭矩和两个通道的应变后，根据式

（８）、（９）计算出试验轴承所受摩擦力矩值，将试

验与计算结果记入表 １．
　 　 绘制主动力矩（表 １ 第 ３ 列）和摩擦力矩（表 １
第 ６ 列）的试验数据曲线，如图 ９、１０ 所示，可见两

者的变化趋势非常一致，具有一定的线性关系．将
这 １５ 组数据进行最小二乘拟合，结果如图 １１ 所

示，两者之间的拟合直线表达式为

Ｔ ＝ Ｍ × ０􀆰 ２１３ ３ ＋ １８􀆰 ４７８，
所以

μ ＝ Ｍ × ０􀆰 ２１３ ３ ＋ １８􀆰 ４７８
Ｆ × Ｄ ／ ２

．

其中： Ｍ 为摆动油缸施加到试验轴承上的主动扭

矩；Ｆ 为径向加载力，可由称重传感器测得；Ｄ 为

轴承内径．
表 １　 试验结果记录表

编号
径向力 ／

ｋＮ

主动
扭矩 ／

（Ｎ·ｍ）

① 位置
应变 ／
１０－６

② 位置
应变 ／
１０－６

摩擦
扭矩 ／

（Ｎ·ｍ）
１ ８２􀆰 ６ ４７６􀆰 ２４２ ４７􀆰 ９９５ １８􀆰 ８３７ １２９􀆰 ５６２

２ ９０􀆰 ８ ５２７􀆰 ８８０ ４７􀆰 ９８５ １８􀆰 ９７１ １２９􀆰 ３０４

３ １００ ５５９􀆰 ８２２ ５１􀆰 ４９８ ２１􀆰 ２７４ １３７􀆰 ２３５

４ １１０ ６７９􀆰 ３１４ ５８􀆰 ２５４ ２２􀆰 ９３１ １５７􀆰 １４２

５ １２０ ６８６􀆰 ２４９ ６３􀆰 ５９６ ２４􀆰 ２９４ １７２􀆰 ７９６

６ １３０ ７６２􀆰 ７４３ ６４􀆰 ９５４ ２４􀆰 ３８９ １７７􀆰 １９８

７ １４０ ８６９􀆰 ８１８ ７３􀆰 １９３ ２７􀆰 ８３６ １９９􀆰 ０７９

８ １５０ ９０４􀆰 １７３ ７６􀆰 ３６３ ２７􀆰 ７６３ ２０９􀆰 ８５０

９ １６０ １ ０１２􀆰 ４６９ ８３􀆰 １２５ ３２􀆰 ６６４ ２２４􀆰 ３３１

１０ １７０ １ ０１７􀆰 ３２１ ８５􀆰 ８８７ ３０􀆰 ４１８ ２３７􀆰 ３７８

１１ １８０ １ ０６０􀆰 ７３６ ８８􀆰 ９１０ ２９􀆰 ５８９ ２４８􀆰 ９２４

１２ １９０ １ １２０􀆰 ５２２ ９２􀆰 ３０２ ３１􀆰 ３４７ ２５７􀆰 ３６３

１３ ２００ １ ２４６􀆰 ６５６ ９６􀆰 ２５２ ３０􀆰 ２６３ ２７２􀆰 ４４９

１４ ２１０ １ ２９７􀆰 ９０２ １０５􀆰 ６８１ ３４􀆰 １００ ２９７􀆰 ６７４

１５ ２１５ １ ３５６􀆰 ５１９ １０７􀆰 ４７０ ３３􀆰 ５５８ ３０４􀆰 ５９５
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图 ９　 试验轴承所受主动力矩试验结果
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图 １０　 试验轴承所受摩擦力矩试验结果

　 　 将上述拟合表达式嵌入上位机程序，得到由

主动力矩间接求取的摩擦系数．
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图 １１　 数值拟合结果

３　 试验验证

为检验该方法的正确性，在试验台上对图 ３
所示的轴承进行磨损试验．试验工况：径向载荷在

１９􀆰 ０～２３􀆰 ０ ｔ 以方波形式变化，载荷周期为 ２ ｓ，摆
动频率 １􀆰 ５～ ２．０ Ｈｚ．试验开始后，定期为加载轴

承、支撑轴承加润滑脂，试验轴承只在试验开始前

进行一次加脂，过程中不再加脂．试验开始时间：
２０１３－ ０３ － １１ Ｔ ９：００，结束时间： ２０１３ － ０３ － ２１
Ｔ１５：００．试验过程中，对包括摩擦系数在内的各性

能参数进行实时监测，图 １２ 所示为试验过程中上

位机软件记录下的摩擦系数值．为了说明本文方

法的可行性，更加清晰地显示系统稳定后较短时

间内所采集的摩擦系数的变化曲线，将其中第

１ ２００～１ ９００ ｍｉｎ 采集的摩擦系数值放大至图 １３
所示的曲线，并将对应于求得该变化过程的主动

力矩曲线绘制于图 １４．
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图 １２　 试验过程中摩擦系数变化曲线

　 　 从图 １２ 所得完整试验数据可见：随着载荷的

增大，摩擦系数并未发生较大改变，基本保持在

０􀆰 ２０～０􀆰 ２５．由图 １３、１４ 可知，由于试验过程中存

在油缸换向及压力波动等原因，使得主动力矩数

据存在不稳定的现象，但其波动范围不大，仍能通

过其求取出摩擦系数在短期内的变化情况，且两

者的变化趋势有较为明显的对应关系，证明了该

方法的可行性．试验进行至 ２０１３－０３－２１ Ｔ１２：００
左右时，摩擦系数值明显增大且超过设置阈值达

较长时间，监测软件发出报警，同时发现试验轴承

处有异响，随后停止试验，并对试验轴承进行拆

洗、拍照．图 １５ 所示为试验轴承拆洗后的照片，发
现其出现严重磨损，甚至部分区域油槽已被磨平，
且可见高温灼伤的痕迹，并据此结果初步将 １０ ｄ
作为试验轴承的加脂周期．文献［２０］显示滑动轴

承在半干摩擦情况下的摩擦系数为 ０􀆰 １ ～ ０􀆰 ５，摩
擦副材料为钢－轴承合金时，在无润滑时摩擦系

数为 ０􀆰 ２，有润滑时摩擦系数为 ０􀆰 ０４，可见试验所

得摩擦系数值合理可靠且可根据其发展趋势准确

推测出试验轴承目前的磨损程度和润滑状况．
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图 １３　 １ ２００～ １ ９００ ｍｉｎ 内所采摩擦系数变化曲线
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图 １４　 主动力矩变化曲线

图 １５　 试验后轴承

４　 结　 论

１）研制了一种可以测量臂架脂润滑滑动轴

承摩擦性能的试验台，并可通过所开发的上位机

软件准确测试试验过程中轴承的各项工况参数以

及磨损性能参数．
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２）研究轴承工作过程中所受主动力矩与和

销轴摩擦力矩之间的关系，提出了一种摩擦力矩

和摩擦系数的试验求法，并在磨损试验中对摩擦

系数进行了较为精确的测量．
３）通过观察试验所得摩擦系数曲线的发展

趋势，可实时监测轴承目前的磨损程度和润滑状

况，在工程应用中发挥了重要作用．
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