
第10章   滑动轴承 
§10—1  概述 

滑动轴承、滚动轴承 

一、滑动轴承类型 

径向轴承（向心轴承）（受Fr）
止推轴承（推力轴承）（受Fa） 

1)按承载：

2)按润滑状态：流体润滑轴承、非流体润滑轴承、无润滑轴
承 二、应用

1）工作转速特高的轴承 2）对轴的支承位置特别精确的轴承

3）特重型的轴承 4）巨大冲击和振动的轴承

5）剖分的轴承 6）必须用径向尺寸较小的轴承



§10—2  径向滑动轴承的主要类型
p471 

一、整体式径向滑动轴承 

特点：1）结构简单、成本低      

如图，由轴承座、整体轴
套、油孔等组成

2）轴套磨损后，间隙无法调整

3）装拆不便（只能从轴端装拆）。

适于低速、轻载或间歇工作的机器。



二、剖分式径向 滑动轴承 三、自动调心式                             

四、调隙式径向滑动轴承 

图例

如图p471 15-17，15-18 
，由底座、轴承盖、双头螺柱
（或螺栓）及螺母组成。幻灯片6

用于轴的刚度较差或轴
承孔的精度不能保证时                             



§10—3  滑动轴承的材料及轴瓦结构p74 

一、滑动轴承的材料 
主要失效形式：磨损和胶合、疲劳破坏 

1、对轴承材料的要求 

1）较好的摩擦相容性
（防粘着性能） 

轴瓦或轴套：滑动轴承工作时与
轴颈直接接触的部分，一般由减
磨材料制成

轴承衬：轴瓦内表面附着一层减
摩性能更好的材料

2）足够的抗疲劳性能
3）较好的嵌藏外来微粒

4）较好的磨合性 5）足够的耐腐性

6）足够的耐磨性
7）良好的工艺性



2、常用材料 

金属材料： 1）铸铁 

2）轴承合金 

3）铜合金 

4）铝基合金 

5）多孔质金属材料（粉末冶金） 

非金属材料——塑料、橡胶 

常用轴承材料 的使用
性能见表3－3，p75



二、轴瓦结构 

1、轴瓦的形式与结构 

剖分式轴瓦

2、油孔、油槽和油室 

整体式轴瓦 

油孔、油槽开设原则 ：

1、润滑油应从油膜压力最小处输入轴承 

2、油槽（沟）开在非承载区，否则会降低油
膜的承载能力 

3、油槽轴向不能开通，以免油从油槽端部
大量流失 



4、水平安装轴承油槽开半周，不要延伸到承载区，全周
油槽应开在靠近轴承端部处。



§10—4  滑动轴承的润滑 

一、润滑剂的选择 

工作载荷、相对滑动速度、工作温度和特殊工作环境 

1、润滑油 

（1）压力大、温度高、载荷冲击变动大
                                                ——粘度大的润滑油 

（2）滑动速度大                  ——粘度较低的润滑油 

（3）粗糙或未经跑合的表面
                                                ——粘度较高的润滑油 

2、润滑脂 

3、固体润滑剂 润滑方式的选择见表p49716-2 



二、润滑方法 

1、油润滑 

连续供油: 

间歇供油: 油壶或油枪

1) 滴油润滑 (p491滴油油杯）

2) 绳芯润滑

3) 油环润滑 

4) 浸油润滑 

5) 飞溅润滑 

6) 压力循环润滑 

2、脂润滑 

旋盖式油脂杯、黄油枪 p490图16-1

1m/s=<v <=10~15m/s



§10—5  非全液体润滑滑动轴承的计算 

维持边界油膜不受破坏 

一、径向滑动轴承 

1、限制平均比压P 

目的：避免在载荷作用下润滑油被完全挤出 
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2、限制轴承的pv值 

目的：限制pv是控制轴承温升，避免边界膜的破裂 
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许用值见表3－3  p75



3、限制滑动速度v 

目的：当p较小时，避免由于v过高而引起轴瓦加速磨损 
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二、推力滑动轴承 

限制轴承平均比压p和pvm值  
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1)校验轴承平均比压p
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Z:推力环的数目
k：考虑承载面积因油沟而减少的系数，随油沟的数目与
宽度不同取为0.8～0.9

2）校验轴承的pv值  
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v:推力轴颈平均直径上的圆周速度

表3－3的许用值为单环或端面止推轴承，但对多环，因各
环受力不均，许用值要降低20％～30％





§10—6  液体动力润滑径向滑动轴承的设计计算 

一、流体动力润滑基本方程 
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不计侧漏，沿x方向，任一截面单位宽度的流量为 
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一维雷诺流体动力润滑方程

对x取偏导数：

考虑沿Z方向的流动：

二维雷诺流体动力
润滑方程：



二、油楔承载机理 
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油压的变化：润滑油的粘度、                       
表面滑动速度、油膜厚度

全部油膜压力之和即为油膜的承载能力

两滑动表面平行。平行油膜各
处油压与入口、出口处相等，
不能产生高于外面压力的油压
支承外载。 

油膜呈收敛楔形，油楔内各处油压都大于
入口和出口处的压力，产生正压力以支承外载



形成流体动力润滑的必要条件是 

（1）相对运动两表面必须形成一个收敛楔形 

（2）被油膜分开的两表面必须有一定的相对滑动速度vs，
其运动方向必须使润滑从大口流进，小口流出。 

（3）润滑油必须有一定的粘度，供油要充分。 

三、液体动力润滑状态的建立过程 

1、起动时 2、不稳定运转阶段 3、稳定运转阶段 



四、径向滑动轴承的几何关系和承载能力 

1、几何关系 

直径间隙： dD 
半径间隙： rR 

相对间隙： 
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任意位置的油膜厚度 

1）压力最大处油膜厚度

2）油膜最小厚度hmin  



2、油膜承载能力 

极坐标形式的
雷诺方程
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从压力区起始角         至任意角       进行积分，得任意角处的压力 1 
再求压力在外载荷方向上的分量 yp
将上式在压力区内积分（求和），得到轴承单位宽度上的油膜
承载能力 
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CF——承载量系数     表12-4

hmin越小（x越大），B/d越大，CF越大，轴承的承载能力F越大。



3、最小油膜厚度hmin 

hmin不能小于轴颈与轴瓦表面微观不平度之和 
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上式与流体动力润滑的三个基本条件
                                        ——流体动力润滑的充分必要条件

五、轴承的热平衡计算

1、轴承中的摩擦与功耗 

由牛顿粘性定律可得油层中摩擦力   
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摩擦系数： 
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摩擦功耗引起轴承单位时间内的发热量    H= f FV 

2、轴承耗油量 

=  承载区端泄流量Q1  + 非承载区端泄流量Q2

               + 轴瓦供油槽两端流出的附加流量 Q3

进入轴承的润滑油总流量Q ≈ Q1

3、轴承温升 

（1）粘度↓→间隙改变，使轴承的承载能力下降

（2）会使金属软化→发生抱轴事故

摩擦产生的热量H = 端泄润滑油所带走热量H1 + 轴承散发热量H2

热平衡条件：单位时间内
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为保证承载要求tm<75℃

先给定tm，再按上式求出Δt，再求t1=35℃~45℃ 

a) 若t1>>(35~45)℃,  热平衡易建立，则应降低tm，再行计算。 

b) 若t1<(35~45) ℃，不易达到热平衡状态→降低粗糙度→重新计算 

c)  t2>80℃→易过热失效，→改变相对间隙和油的粘度→重新计算



六、轴承参数选择 

1、轴承的平均比压 
BdFP / 表12-1、表12-2

2、宽径比B/d 

B/d小     →端泄Q1↑      →摩擦功耗和温升↓ 
             →减轻轴颈与轴瓦边缘接触但承载能力↓ 

高速重载轴承       B/d应取小值

低速重载轴承       B/d应取大值

3、相对间隙 

dr //  



大→Qb大→ 温升小 →但承载能力和运转精度低 
 小→易形成流体膜→承载能力和运转精度↑ 

一般机器中常用       见书本 
















