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Ｗｅｂ： ｗｗｗ􀆰 ｒｈｙｍｆ􀆰 ｃｏｍ􀆰 ｃｎ
Ｅ⁃ｍａｉｌ： ｒｈｙｍｆ＠ ｇｍｅｒｉ􀆰 ｃｏｍ

Ｄｉｓｔｒｉｂｕｔｅｄ Ｒａｎｇｅ： Ｄｉｓｔｒｉｂｕｔｉｏｎ ａｔ ｈｏｍｅ ａｎｄ ａｂｒｏａｄ
Ｄｏｍｅｓｔｉｃ Ｄｉｓｔｒｉｂｕｔｏｒ： Ｎｅｗｓｐａｐｅｒｓ ａｎｄ Ｐｕｂｌｉｃａｔｉｏｎｓ

Ｂｏａｒｄ ｏｆ Ｇｕａｎｇｄｏｎｇ
Ｏｖｅｒｓｅａｓ Ｄｉｓｔｒｉｂｕｔｏｒ： Ｃｈｉｎａ Ｉｎｔｅｒｎａｔｉｏｎａｌ Ｂｏｏｋ Ｔｒａｄｉｎｇ

Ｃｏｒｐｏｒａｔｉｏｎ （Ｐ􀆰 Ｏ􀆰 Ｂｏｘ ３９９， Ｂｅｉｊｉｎｇ， Ｃｈｉｎａ）
Ｐｏｓｔ Ｄｉｓｔｒｉｂｕｔｉｏｎ Ｃｏｄｅ： ４６－５７
Ｉｎｔｅｒｎａｔｉｏｎａｌ Ｃｏｄｅ： ＢＭ ５４９

Ｃｏｎｔｅｎｔｓ

Ｉｎｖｉｔｅｄ Ｒｅｐｏｒｔ
Ａ Ｒｅｖｉｅｗ ｏｎ Ｇｒｏｏｖｅ Ｂｅａｒｉｎｇｓ

ＷＡＮＧ Ｊｉｕｇｅｎ　 ＣＨＥＮ Ｆａｎｇｈｕａ　
…………………………

…………………
ＣＨＥＮ Ｌｉｇｕｏ　 ＺＨＡＮＧ Ｙｏｎｇｑｉａｎｇ （１）
Ｒｅｓｅａｒｃｈ ａｎｄ Ｔｅｓｔ

Ｅｘｐｅｒｉｍｅｎｔａｌ Ｓｔｕｄｙ ｏｎ Ｔｒｉｂｏｌｏｇｉｃａｌ Ｐｅｒｆｏｒｍａｎｃｅ ｏｆ Ｃｙｌｉｎ⁃
ｄｅｒ Ｌｉｎｅｒ⁃Ｐｉｓｔｏｎ Ｒｉｎｇ Ｓｙｓｔｅｍ

ＨＯＵ Ｘｉａｎｊｕｎ　 ＣＨＥＮ Ｂｉｃｈｅｎｇ　 ＣＡＩ Ｑｉｎｇｐｉｎｇ　
……………………

…
ＭＯＨＡＭＥＤ ＫＡＭＡＬ Ａｈｍｅｄ Ａｌｉ　 ＰＥＮＧ Ｆｕｍｉｎｇ （８）

Ｄｅｓｉｇｎ ｏｆ ＰＴＦＥ⁃Ｍｅｔａｌ Ｃｏｍｐｏｓｉｔｅ Ｐａｄ ｏｆ Ｌａｒｇｅ Ｔｈｒｕｓｔ
Ｂｅａｒｉｎｇ Ｂａｓｅｄ ｏｎ Ｔｈｅｒｍａｌ Ｈｙｄｒｏｄｙｎａｍｉｃ Ｌｕｂｒｉｃａｔｉｏｎ
Ａｎａｌｙｓｉｓ ＷＡＮＧ Ｓｈｕｎ　 ＴＡＮ Ｑｉｎｇｃｈａｎｇ （１２）…

Ｄｙｎａｍｉｃ Ａｎａｌｙｓｉｓ ｏｆ Ｍｕｌｔｉｂｏｄｙ Ｓｙｓｔｅｍ ｗｉｔｈ Ｌｕｂｒｉｃａｔｅｄ
Ｒｅｖｏｌｕｔｅ Ｊｏｉｎｔｓ ＳＵ Ｙｕｅｗｅｎ　 ＨＵＯ Ｗｅｎｎｉ　……

ＣＨＥＮ Ｗｅｉ　 ＧＵＯ Ｃａｉｘｉａ （１８）
Ｅｘｐｅｒｉｍｅｎｔａｌ ａｎｄ Ｆｉｎｉｔｅ Ｅｌｅｍｅｎｔ Ａｎａｌｙｓｉｓ ｏｆ Ｆｒｉｃｔｉｏｎａｌ

Ｈｅａｔ Ｄｉｓｔｒｉｂｕｔｉｏｎ ｄｕｒｉｎｇ Ｓｌｉｄｉｎｇ Ｆｒｉｃｔｉｏｎ
ＳＵＮＧ ＫｅｕｎＣｈｅｙ　 ＴＩＡＮ Ｐｅｎｇｙｉ　 ＴＩＡＮ Ｙｕ （２３）

…………

Ｓｏｌｕｔｉｏｎ Ｍｅｔｈｏｄ ｏｆ Ｅｎｄ Ｓｕｒｆａｃｅ Ｔｅｍｐｅｒａｔｕｒｅ ｏｆ Ｎｏｎ⁃
ｃｏｎｔａｃｔ Ｍｅｃｈａｎｉｃａｌ Ｓｅａｌｓ

ＣＡＯ Ｈｅｎｇｃｈａｏ　 ＨＡＯ Ｍｕｍｉｎｇ　 ＬＩ Ｚｈｅｎｔａｏ　
…………………………

……
ＹＡＮＧ Ｗｅｎｊｉｎｇ　 ＳＵＮ Ｚｈｅｎ　 ＲＥＮ Ｂａｏｊｉｅ （２８）

Ｓｔｕｄｙ ｏｎ Ｌｕｂｒｉｃａｔｉｏｎ Ｃｈａｒａｃｔｅｒｉｓｔｉｃｓ ｏｆ Ｆｌｏａｔｉｎｇ Ｒｉｎｇ
Ｂｅａｒｉｎｇ Ｃｏｎｓｉｄｅｒｉｎｇ Ｔｈｅｒｍａｌ Ｅｆｆｅｃｔ

ＭＡＵＬＡＮ Ａｂｄｕｖａｋｉ　 ＰＥＩ Ｓｈｉｙｕａｎ　 ＸＵ Ｈｕａ　
………………

…
ＭＡＭＴＩＭＩＮ Ｇｅｎｉ　 ＺＨＡＮＧ Ｓｈｅｎｇｌｕｎ （３４）

Ｅｘｐｅｒｉｍｅｎｔａｌ Ｓｔｕｄｙ ｏｎ Ｗｅａｒ Ｐｅｒｆｏｒｍａｎｃｅ ｏｆ Ｗａｔｅｒ Ｌｕｂｒｉ⁃
ｃａｔｅｄ Ａｌｌｏｙ Ｂｅａｒｉｎｇ Ｒｕｂｂｅｒ Ｍａｔｅｒｉａｌ

ＷＡＮ Ｙａｎｇ　 ＺＨＯＵ Ｙｉ　 ＸＩＡＯ Ｂｉｎ　
……………

……………
ＹＡＯ Ｄａｎ　 ＬＩＵ Ｍｉａｏ　 ＷＡＮＧ Ｙｉｎ （４０）

Ｅｆｆｅｃｔ ｏｆ Ｉｍｐａｃｔｉｎｇ Ｖｅｌｏｃｉｔｙ ｏｎ Ｅｒｏｓｉｏｎ Ｗｅａｒ Ｒｅｓｉｓｔａｎｃｅ
ｏｆ ３５ＣｒＭｏ ｕｎｄｅｒ Ｓｔｒｅｓｓ

ＺＨＡＮＧ Ａｉｂｏ　 ＦＡＮ Ｊｉａｎｃｈｕｎ ＧＥＮＧ Ｙａｎａｎ　
…………………………

……
ＬＩＵ Ｓｈｕｊｉｅ　 ＷＡＮＧ Ｈｏｎｇｆｕ　 ＨＥ Ｙｉｎｇｍｉｎｇ （４５）

Ｅｆｆｅｃｔ ｏｆ Ｂｒａｋｉｎｇ Ｆｏｒｃｅ ｏｎ ｔｈｅ Ｃｈａｒａｃｔｅｒｉｓｔｉｃｓ ｏｆ Ｂｒａｋｅ
Ｓｑｕｅａｌ ａｎｄ Ｗｅａｒ

ＬＩ Ｊｉａｎｘｉ　 ＭＯ Ｊｉｌｉａｎｇ　 ＷＡＮＧ Ｄｏｎｇｗｅｉ　
…………………………………

………
ＺＨＵ Ｚｈａｎｇｙａｎｇ　 ＧＥ Ｘｉａｏｈｏｎｇ　

ＣＨＥＮ Ｇｕａｎｇｘｉｏｎｇ （４９）
Ｉｎｆｌｕｅｎｃｅ ｏｆ Ｐｒｅｓｔｒｅｓｓ ｏｎ Ｆａｔｉｇｕｅ Ｌｉｆｅ ｏｆ Ｆｌｅｘｉｂｌｅ Ｔｈｉｎ

Ｗａｌｌ Ｂｅａｒｉｎｇｓ ＷＡＮＧ Ｙａｚｈｅｎ　 ＺＨＡＯ Ｋｕｎ　……
ＪＩＡＮＧ Ｙｉ　 ＳＵ Ｄａｓｈｉ （５４）



Ｐｅｒｆｏｒｍａｎｃｅ ｏｆ Ｚｅｒｏ⁃ｌｅａｋａｇｅ Ｕｐｓｔｒｅａｍ Ｐｕｍｐｉｎｇ Ｇａｓ Ｓｐｉ⁃
ｒａｌ Ｇｒｏｏｖｅ Ｆａｃｅ Ｓｅａｌｓ Ｏｐｅｒａｔｉｎｇ ａｔ Ｌｏｗ Ｐｒｅｓｓｕｒｅ

ＬＩ Ｈｏｎｇ　 ＢＡＩ Ｓｈａｏｘｉａｎ （５９）……………………
Ｉｎｆｌｕｅｎｃｅ ｏｆ Ｉｎｌｅｔ ａｎｄ Ｄｒａｉｎａｇｅ Ｈｏｌｅｓ ａｎｄ Ｔｒａｎｓｉｔｉｏｎ Ｆｉｌｌｅｔ

ｏｎ Ｍｅｃｈａｎｉｃａｌ Ｐｒｏｐｅｒｔｙ ｏｆ Ｗａｔｅｒ Ｌｕｂｒｉｃａｔｅｄ Ｓｔｅｒｎ
Ｂｅａｒｉｎｇｓ ＷＡＮＧ Ｊｉａｎ　 ＷＡＮＧ Ｙｏｕｑｉａｎｇ　………

ＷＡＮＧ Ｔａｏ　 ＦＡＮ Ｘｉａｏｍｅｎｇ （６５）
Ｐｒｅｐａｒａｔｉｏｎ ａｎｄ Ｔｒｉｂｏｌｏｇｉｃａｌ Ｐｒｏｐｅｒｔｉｅｓ ｏｆ Ｔｉ２Ｃ Ｎａｎｏｓｈ⁃

ｅｅｔｓ ａｓ Ｇｒｅａｓｅ Ａｄｄｉｔｉｖｅｓ
ＺＨＡＮＧ Ｈｅｎｇ　 ＷＡＮＧ Ｌｉｂｏ　 ＬＩＵ Ｆａｎｆａｎ　

…………………………
………

ＧＡＯ Ｙｕｐｅｎｇ　 ＺＨＯＵ Ａｉｇｕｏ　
ＬＩ Ｐｉｎｇ　 ＺＨＡＮＧ Ｙｉｈｕａ （７１）

Ｅｆｆｅｃｔ ｏｎ Ｌｏａｄ Ｃａｐａｃｉｔｙ ｂｙ Ｄｅｓｉｇｎ Ｐａｒａｍｅｔｅｒｓ ｏｆ Ｉｎｖｅｒｔｅｄ
Ｔｈｒｅｅ⁃Ｌｏｂｅ Ｐｒｅｓｓｕｒｅ Ｄａｍ Ｂｅａｒｉｎｇ

ＺＨＡＮＧ Ｋａｎ　 ＷＵ Ｘｉｎｙｕｅ　 ＭＡＯ Ｙａｎｌｅｉ （７６）
………………

…
Ｃｏｍｂｉｎｅｄ Ｐｒｅｄｉｃｔｉｏｎ Ｍｅｔｈｏｄ ｏｆ Ｗｅａｒ Ｐａｒｔｉｃｌｅ Ｃｏｎｃｅｎｔｒａ⁃

ｔｉｏｎ ｉｎ Ｒｏｔｏｒ Ｓｙｓｔｅｍ Ｂａｓｅｄ ｏｎ ＩＯＷＧＡ Ｏｐｅｒａｔｏｒ
ＪＩＮ Ｘｉａｏｗｕ　 ＰＡＮＧ Ｘｉｎｙｕ　

…
………………………

ＹＡＮＧ Ｚｈａｏｊｉａｎ　 ＹＵＡＮ Ｊｉａｎｘｉａｎｇ （８２）
Ｒｅｓｅａｒｃｈ ｏｎ Ｆｒｉｃｔｉｏｎ ａｎｄ Ｗｅａｒ Ｐｒｏｐｅｒｔｉｅｓ ｏｆ ＳｉＣ Ｐｏｒｏｕｓ

Ｃｅｒａｍｉｃｓ ｕｎｄｅｒ Ｖａｒｉａｂｌｅ Ｌｏａｄ
ＺＨＵ Ｘｉｎｇｙｕ　 ＪＩＮ Ｘｉａｏｙｉ　 ＨＵＡＮＧ Ｌｉｘｉｎ　

……………………
………

ＪＩ Ｃｈｕｎｙｕｎ　 ＺＨＵ Ｊｉａｎｌｉｕ （８６）
Ｉｎｆｌｕｅｎｃｅ ｏｆ Ｏｉｌ Ｇｒｏｏｖｅ Ｔｉｌｔ ｏｎ Ｌｕｂｒｉｃａｔｉｏｎ Ｃｈａｒａｃｔｅｒｉｓｔｉｃ

ｏｆ Ａｘｉａｌ Ｓｕｐｐｏｒｔ ｉｎ Ｐｌａｎｅｔａｒｙ Ｇｅａｒ
ＷＡＮＧ Ｈｏｎｇｗｅｉ　 ＨＵＡＮＧ Ｋａｉ　

………………
…………………

ＭＡ Ｂｉａｏ　 ＳＨＩ Ｙｕｂｉｎｇ　 ＬＩ Ｙｏｎｇ （９０）
Ｎｕｍｅｒｉｃａｌ Ｓｔｕｄｙ ｏｎ Ｌｅａｋａｇｅ ａｎｄ Ｄｙｎａｍｉｃ Ｃｏｅｆｆｉｃｉｅｎｔｓ ｏｆ

Ｔｈｒｅｅ Ｔｙｐｅｓ ｏｆ Ｌａｂｙｒｉｎｔｈ Ｓｅａｌｓ
ＸＵ Ｗｅｎｊｉｅ　 ＷＡＮＧ Ｊｉａｎｗｅｎ （９６）

…………………
………………

Ａｐｐｌｉｃａｔｉｏｎ ａｎｄ Ｄｅｖｅｌｏｐｍｅｎｔ
Ｒｅｓｅａｒｃｈ ｏｆ ａ Ｎｅｗ Ｗｅａｒ⁃ｒｅｓｉｓｔｉｎｇ Ｍａｔｅｒｉａｌ ｆｏｒ Ｐｉｓｔｏｎ

Ｐｕｍｐ
ＺＨＡＮＧ Ｙｏｎｇ　 ＧＡＯ Ｊｉｓｈｅｎｇ　 ＸＵ Ｂｏｒｏｎｇ （１０２）

……………………………………………

Ｄｅｓｉｇｎ ｏｆ Ｏｉｌ Ｃｏｎｔａｍｉｎａｔｉｏｎ Ｄｅｔｅｃｔｉｎｇ Ｓｙｓｔｅｍ Ｂａｓｅｄ ｏｎ
Ｆｉｌｔｅｒ Ｂｌｏｃｋｉｎｇ ＫＯＮＧ Ｌｉｎｇｒｅｎ　 ＬＵ Ｊｉｘｉａ　………

ＳＵ Ｚｉｌｏｎｇ　 ＸＵ Ｗｅｉｑｉｎｇ （１０７）
Ｉｎｆｌｕｅｎｃｅ ｏｆ Ｍｉｃｒｏ⁃ｐｏｒｅ Ａｒｅａ Ｄｅｎｓｉｔｙ ｔｏ Ｌｅａｋａｇｅ Ｃａｌｃｕｌａ⁃

ｔｉｏｎ ｏｆ Ｍｅｃｈａｎｉｃａｌ Ｓｅａｌ ｗｉｔｈ Ｍｉｃｒｏ⁃ｐｏｒｅｓ
ＣＨＥＮ Ｘｉａｏ　 ＪＩ Ｈｕａ　 ＸＩＡ Ｆｕ　

…………
…………………

ＺＨＡＮＧ Ｋｅ　 ＣＨＥＮ Ｚｈｉ （１１１）
Ｔｅｍｐｅｒａｔｕｒｅ Ｆｉｅｌｄ Ａｎａｌｙｓｉｓ ｏｆ Ｙ⁃Ｒｉｎｇ Ｕｓｅｄ ｉｎ Ｅｘｃａｖａｔｏｒ

Ｂｕｃｋｅｔ Ｃｙｌｉｎｄｅｒ Ｂａｓｅｄ ｏｎ ＡＮＳＹＳ
ＺＨＡＯ Ｍｉｎｍｉｎ　 ＴＡＮ Ｆｅｎｇ　 ＨＵＡＮＧ Ｌｅ （１１５）

………………
…

Ｉｎｆｌｕｅｎｃｅ ｏｆ Ｓｐｅｅｄ ａｎｄ Ｏｉｌ Ｓｕｐｐｌｙ ｏｎ Ｆｒｉｃｔｉｏｎ Ｆｏｒｃｅ ｏｆ
Ｒｏｌｌｉｎｇ Ｌｉｎｅａｒ Ｇｕｉｄｅ

ＺＨＡＮＧ Ｙｉｗｅｎ　 ＯＵ Ｙｉ　
……………………………

…………………………
ＦＥＮＧ Ｈｕｔｉａｎ　 ＳＨＵ Ｙａｙａ （１１９）

Ｒｏｔａｔｉｎｇ Ｂｅｎｄｉｎｇ ａｎｄ Ｕｌｔｒａｓｏｎｉｃ Ｖｉｂｒａｔｉｏｎ Ｆａｔｉｇｕｅ
Ｐｒｏｐｅｒｔｉｅｓ ｏｆ Ａｘｌｅ Ｓｔｅｅｌ Ｓ３８Ｃ

ＬＩ Ｙａｂｏ 　 ＹＡＮＧ Ｋａｉ　 ＣＨＥＮ Ｙｉｐｉｎｇ　
……………………

…………
ＪＩＡＮＧ Ｑｉｎｇｑｉｎｇ　 ＳＵＮ Ｃｈｅｎｇｑｉ　

ＨＯＮＧ Ｙｏｕｓｈｉ （１２４）
Ｉｎｆｌｕｅｎｃｅ ｏｆ Ｌｏｎｇ⁃ｃｈａｉｎ Ａｌｉｐｈａｔｉｃ Ａｃｉｄ Ｅｓｔｅｒ Ａｎｔｉ⁃ｗｅａｒ

Ａｇｅｎｔｓ ｏｎ Ｌｕｂｒｉｃｉｔｙ ｏｆ Ｕｌｔｒａ⁃ｌｏｗ Ｓｕｌｆｕｒ Ｄｉｅｓｅｌ Ｆｕｅｌ
ＨＵ Ｚｅｘｉａｎｇ　 ＴＡＯ Ｚｈｉｐｉｎｇ　………………………

ＬＩ Ｊｉｎ　 ＺＨＡＯ Ｊｉｅ （１２９）

Ｅｎｔｅｒｐｒｉｓｅ Ｆｏｒｕｍ
Ｄｅｖｅｌｏｐｍｅｎｔ ａｎｄ Ａｐｐｌｉｃａｔｉｏｎ ｏｆ Ｓｙｎｔｈｅｔｉｃ Ｗｏｒｍ Ｇｅａｒ Ｏｉｌｓ

ＸＩＡＮＧ Ｈｕｉ　 ＷＡＮＧ Ｘｉｇｕａｎｇ　………………………
ＷＡＮＧ Ｙｉｚｈｕ （１３４）

Ｄｅｔｅｒｍｉｎａｔｉｏｎ ｏｆ Ｔｒａｎｓｆｏｒｍｅｒ Ｏｉｌ Ｉｍｐｕｒｉｔｉｅｓ ｂｙ Ｍｅｍｂｒａｎｅ
Ｆｉｌｔｒａｔｉｏｎ Ｍｅｔｈｏｄ

ＬＩ Ｍｉｎｘｉａｎ　 ＰＥＮＧ Ｗｅｉ　 ＤＥＮＧ Ｘｉａｎｑｉｎ （１３７）
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摘要： 针对螺旋槽轴承的设计、 制造和性能评价， 从仿生设计、 润滑理论、 摩擦磨损和制造技术四方面综述螺旋

槽轴承的研究进展。 螺旋槽轴承有轴槽轴承、 止推轴承、 圆锥面和球面螺旋槽轴承以及变结构螺旋槽轴承， 其常用的

润滑剂有空气、 润滑油、 水和润滑脂， 其润滑分析的方法有有限差分法、 有限元法和边界元法； 摩擦性能有摩擦特性

的 Ｓｔｒｉｂｅｃｋ 曲线、 摩擦力矩； 磨损性能有磨损机制、 磨损率和耐磨寿命； 制造方法有数控铣削、 成形车床车削、 扭转

挤压加工、 掩膜腐蚀加工和激光加工等。 提出螺旋槽轴承存在的技术问题， 以期为提高螺旋槽轴承的性能和螺旋槽轴

承的更广泛应用提供基础。
关键词： 螺旋槽轴承； 仿生设计； 润滑分析； 摩擦； 磨损； 制造方法
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　 在轻载下螺旋槽轴承具有很好的动态稳定性， 因

此在航空、 压缩机和密封技术中得到广泛的应用。 轴

槽轴承可以承受径向载荷， 止推轴承可以承受轴向载

荷， 而圆锥螺旋槽轴承和球面螺旋槽轴承可以同时承

受径向载荷和轴向载荷。 用于螺旋槽轴承的润滑剂有

空气、 润滑油、 润滑脂和水等黏性介质［１－１４］。
１９２５ 年， Ｌ ＧüＭＢＥＬ 和 Ｅ ＥＶＥＲＬＩＮＧ 发明了螺旋

槽轴承。 １９５７ 年， Ｇ Ｗ Ｋ ＦＯＲＤ 等人开始研究螺旋槽

轴承的性能。 ＨＩＲＳ［４］分析了径向轴承的稳定性问题。
ＭＵＩＪＤＥＲＭＡＮ［５］、 ＧＵＰＴＡ 等［７］ 研究了螺旋槽轴承的

端部效应。 １９７３ 年， ＥＬＯＲＤ［６］ 采用斜交坐标系分析

了轴承润滑性能。 ＱＡＭＡＲ 等［８］ 研究了螺旋槽的形线

设计。 ＢＲＯＭＡＮ［９］研究了槽中的空化问题。 ２００３ 年，
ＭＥＹＥＲ［１０］推导出了球面螺旋槽轴承的雷诺方程。
ＧＡＤ 等［１１］、 ＮＥＭＡＴ⁃ＡＬＬＡ 等［１２］研究了螺旋槽的槽型

影响和螺旋槽的优化设计。 ２０１６ 年， ＳＡＲＫＡＲ 等［１３］

用田口设计法， 设计了螺旋槽径向轴承； 韩苏征和胡

忠会［１４］对飞机机体中的螺旋槽轴承的研究进行了综

述。 由此可见， 螺旋槽轴承的研究已有 ９０ 年历史，
尤其国外对螺旋槽轴承设计有全面的理论分析与实验

研究。 目前， 因为我国航空航天发展的需要， 对螺旋

槽轴承的全面深入研究变得十分迫切。



本文作者拟从螺旋槽轴承的结构设计、 润滑分

析、 摩擦磨损研究和螺旋槽轴承的制造方法几方面，
综述国内外螺旋槽轴承的研究进展。 最后， 提出若干

螺旋槽轴承研究仍需解决的问题， 以期为后续的螺旋

槽轴承研究和应用提供基础。
１　 螺旋槽轴承的结构

螺旋槽轴承有径向轴承和止推轴承， 另外锥面和

球面螺旋槽轴承和可以同时承受径向载荷与轴向载荷

的轴承。 图 １ 所示为承受径向载荷的轴槽轴承， 图 ２
所示为承受轴向载荷的推力轴承。

图 １　 轴槽轴承　 　 　 　 　 　 图 ２　 螺旋槽推力轴承

　 Ｆｉｇ １　 Ｓｐｏｏｌ ｂｅａｒｉｎｇ　 　 　 Ｆｉｇ ２　 Ｓｐｉｒａｌ ｇｒｏｏｖｅｄ ｔｈｒｕｓｔ ｂｅａｒｉｎｇ

图 ３、 图 ４ 所示为常用的螺旋槽轴承， 依据螺旋

泵送原理来汲取润滑油以润滑轴承的工作表面。

图 ３　 螺旋槽轴承

Ｆｉｇ ３　 Ｓｐｉｒａｌ ｇｒｏｏｖｅｄ ｂｅａｒｉｎｇ

图 ４　 推力螺旋槽轴承

Ｆｉｇ ４　 Ｓｐｉｒａｌ ｇｒｏｏｖｅｄ ｔｈｒｕｓｔ ｂｅａｒｉｎｇ

图 ３ （ａ）、 （ｂ） 、 （ｃ） 所示为向心螺旋轴承， 图

３ （ｄ） 所示为圆锥螺旋槽轴承［２］， 可以同时承受径

向载荷和轴向载荷。 图 ３ （ｅ） 所示为球面螺旋槽轴

承， 也可以同时承受径向载荷和轴向载荷。 图 ４ 所示

为螺旋槽推力轴承， 可以承受轴向载荷， 图 ４ （ ａ）
所示为零净流量的螺旋槽结构； 图 ４ （ｂ） 、 （ｃ） 分

别示出了向外、 向内泵送的螺旋槽推力轴承结构； 图

４ （ｄ） 所示为人字螺旋槽推力轴承， 是一种零净流

量推力轴承结构。
自然界中的绵羊角 （见图 ５）、 大轮螺 （见图

６）、 双冠涡螺 （见图 ７） 等很多自然结构也为螺旋结

构［１５］。 葵花籽螺线 （见图 ８） 的设计已经成功用于

研磨盘的设计［１６－１８］。 自然界经过 ３６ 亿多年的进化，
发展完善了螺旋结构。 因此， 从仿生角度出发， 来优

化设计螺旋槽轴承的螺线结构具有新意， 也是今后优

化设计螺旋槽轴承的内容之一。

图 ５　 绵羊角

Ｆｉｇ ５　 Ｓｈｅｅｐ ｈｏｒｎ

　 　 　 　 图 ６　 大轮螺　 　 　 　 　 　 　 　 　 图 ７　 双冠涡螺

　 　 Ｆｉｇ ６　 Ｓｏｌａｒｉｕ ｍａｘｉｍｕｍ　 　 　 　 　 　 Ｆｉｇ ７　 Ｄｏｕｂｌｅ ｖｏｌｕｔｅ

图 ８　 葵花籽螺线

Ｆｉｇ ８　 Ｓｐｉｒａｌ ｌｉｎｅ ｏｆ ｓｕｎｆｌｏｗｅｒ ｓｅｅｄｓ
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２　 润滑理论分析

对螺旋槽轴承润滑的数值计算方法有 ３ 种。 第一

种是窄轴承理论， 它假设轴承的槽数足够多， 然后以

每个槽台为单位， 均化这个区域内的压强， 最后以这

个压强服从流场控制方程。 第二种方法， 在轴承几何

形状上差分正交坐标系的流场控制方程， 然后数值求

解。 第三种方法， 使坐标轴间的夹角与轴承的螺旋角

重合， 应用斜交坐标系中的流场控制方程求解。
２􀆰 １　 气体轴承润滑

螺旋槽轴承常用气体润滑设计， 对于轴槽轴承、
止推轴承、 球面轴承与圆锥轴承已有深入研究［１９－３８］。
文献 ［１９， ２１， ２３－２４］ 研究了气体润滑推力轴承的

稳定性、 自激振动。 文献 ［２０， ２２］ 研究了气体润

滑的轴槽轴承。
１９９０ 年， 揭晓平［２５］ 用非正交坐标系求解了气体

螺旋槽径向轴承， 分析了气体压力分布和轴承承载能

力的变化。 卢志伟等［２９－３２］ 研究了圆锥形气体润滑轴

承， 用有限差分法求解雷诺方程， 并且进行了实验测

试分析。 柏庄等人［３３］ 用 Ｆｌｕｅｎｔ 流体计算软件， 分析

了螺旋槽槽数、 螺旋角、 槽深、 槽长比和槽宽比对轴

承承载能力的影响。 贾晨辉等［３４－３８］ 研究了锥面螺旋

槽轴承和球面螺旋槽轴承。
目前， 分析气体螺旋槽轴承性能的方法有： 有限

差分法、 有限元法和计算流体动力学 （ＣＦＤ） 模拟软

件分析， 其中 ＣＦＤ 法编程工作量小， 今后会得到更

多应用。
２􀆰 ２　 油润滑轴承

文献 ［３９－６４］ 研究了油润滑的螺旋槽轴承性

能。 润滑油润滑的螺旋槽轴承有轴槽轴承、 球面轴

承、 圆锥面轴承和止推轴承。 １９７９ 年， ＭＵＲＡＴＡ
等［４３－４４］提出用翼栅理论求解止推轴承的润滑问题。
１９８０ 年， ＧＯＥＮＫＡ 和 ＢＯＯＫＥＲ［４５］ 用有限元方法求解

雷诺方程。 １９９３ 年， 朱勤等人［４８－５１］ 提出用边界元法

求解螺旋槽轴承润滑问题。 １９９６ 年， ＫＡＮＧ 等［５２］ 用

有限差分法求解轴槽轴承润滑问题。 ２００３ 年， ＭＥＹ⁃
ＥＲ［１０］推导出的不可压缩流体球面螺旋槽轴承的雷诺
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目前， 油润滑螺旋槽轴承设计常用方法有参数化

设计［５３，５９，６３］、 优化设计等［５５－５６］。 另外， 将静压润滑与

动压润滑相结合的动静压轴承也已实际应用。 热流体

动力润滑分析也已成熟， 这种分析不仅可以得到轴承

的压力分布、 承载能力和油膜厚度， 而且可以得到温

度分布［６４］。
２􀆰 ３　 水润滑轴承

水润滑轴承避免了因润滑剂泄漏而污染环境， 文

献 ［６５－７０］ 研究了水润滑螺旋槽轴承。 水润滑轴承

材料十分多样， 有木类材料、 陶瓷材料、 橡胶复合材

料和超高分子量聚乙烯等［６５］。 求解雷诺方程的方法

有有限元法和有限差分法［６７，７０］， 有限差分法有顺解

法、 逆解法和多重网格法、 系统法等。
刘宪伟和范迅［６９］ 用 ＲＮＧ ｋ⁃ε 湍流模型， 分析了

螺旋槽型线对轴承承载能力的影响。 王优强等［７０］ 分

析了圆弧形、 矩形和燕尾形螺旋槽轴承的优化设计。
随着设计技术的发展， 参数化设计、 特征参数设计、
优化设计与摩擦学设计也已用于水润滑螺旋槽轴承的

设计过程， 以获得最佳的轴承性能。
２􀆰 ４　 脂润滑轴承

润滑脂润滑的螺旋槽轴承在飞机、 航天动量轮中

得到普遍应用。 文献 ［７１－７３］ 研究了脂润滑螺旋槽

轴承的润滑与摩擦性能。 刘小君等［７２］ 通过表面凹坑

织构设计， 来提高关节轴承的摩擦性能。
２０１５ 年， 汤占岐等［７３］ 针对球面轴承推导出了非

牛顿体润滑的雷诺方程

ｓｉｎθ
∂
∂θ

Ｆ３θｓｉｎθ
∂ｐ
∂θ

æ

è
ç

ö

ø
÷ ＋ ∂

∂ϕ
Ｆ３ϕ

∂ｐ
∂ϕ

æ

è
ç

ö

ø
÷ ＝ Ｒ２ ［ － （ 􀅼ｒｏｔ·

ｓｉｎθｃｏｓϕｓｉｎα ＋ 􀅼ｓｗｉｓｉｎθｓｉｎϕ）
∂
∂θ

（ ｓｉｎθ
Ｆ２θ

Ｆ１θ
） ＋ （ 􀅼ｒｏｔ·

ｓｉｎ２θｃｏｓα
∂
∂ϕ

（
Ｆ２ϕ

Ｆ１ϕ
）＋􀅼ｒｏｔｓｉｎθｃｏｓθｓｉｎα

∂
∂ϕ

（ｓｉｎϕ
Ｆ２ϕ

Ｆ１ϕ
）－

􀅼ｓｗｉｓｉｎθｃｏｓθ
∂
∂ϕ

（ｃｏｓϕ
Ｆ２ϕ

Ｆ１ϕ
）］

式中：

Ｆ１θ ＝ ∫ｈ
０

１
ηθ

ｄξ， Ｆ２θ ＝ ∫ｈ
０

１
ηθ

ξｄξ， Ｆ３θ ＝ ∫ｈ
０

１
ηθ

ξ（ξ －

Ｆ２θ

Ｆ１θ

）ｄξ， Ｆ１ϕ ＝ ∫ｈ
０

１
ηϕ

ｄξ， Ｆ２ϕ ＝ ∫ｈ
０

１
ηϕ

ξｄξ， Ｆ３ϕ ＝ ∫ｈ
０

１
ηϕ

ξ·

（ξ －
Ｆ２ϕ

Ｆ１ϕ

）ｄξ

３　 摩擦磨损分析

螺旋槽轴承是一种滑动轴承， 其摩擦特性曲线与

一般的圆轴承相似， 存在混合摩擦与流体摩擦 ２ 种润

滑状态。 对于螺旋槽轴承的摩擦因数、 摩擦力矩， 一

般采用实验测试来分析。
螺旋槽轴承的磨损有磨粒磨损、 黏着磨损； 在频

繁正反转时也会出现胶合失效。 当润滑剂中含有第三

体固体颗粒时， 轴承表面出现三体磨粒磨损。 在混合
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摩擦时出现犁沟磨损和黏着磨损［７４－７５］。
螺旋槽轴承的摩擦磨损实验研究方法， 包括加载

的方式、 摩擦因数与磨损率的测定等。 一般采用杠杆

法加载， 在大载荷时需要用液压缸加载。 摩擦因数的

测定也是先测得摩擦力， 然后计算得到摩擦因数。 磨

损率的测量可以采用测长法、 称重法与表面形貌测量

法等。 磨损机制的分析， 可以采用铁谱法分析磨粒形

态、 光谱法分析润滑剂成分、 ＳＥＭ 分析磨斑形态等。
４　 螺旋槽轴承的制造

螺旋槽轴承的制造关键在于螺旋槽的制造、 球面

研磨和轴承成套工艺等方面。 螺旋槽的制造方法有：
数控铣削螺旋槽加工， 成形车床车削轴槽轴承， 螺旋

槽的扭转挤压加工， 掩膜腐蚀加工螺旋槽轴承， 激光

加工螺旋槽等［１，２，７６］。
可以采用数控铣床来切削出螺旋槽。 采用仿形车

床加工螺旋槽的方法， 可以制造轴槽轴承。 采用模具

的旋扭方式， 也可以加工轴槽轴承的螺旋槽。 采用先

贴片， 然后用腐蚀法加工螺旋槽， 可以制造球面和锥

面螺旋槽轴承， 但是对螺旋槽的尺寸精度较难控制。
球面螺旋槽轴承的球面研磨需要特殊的工装， 可

以模仿滚动轴承中球面滚动体的研磨方法， 获得高精

度的球面。 螺旋槽球面轴承的合套工艺， 采用旋压法

很难控制轴承内外圈间的间隙。 如果采用模压工艺，
可以较好地控制轴承间隙。 目前， 球面螺旋槽轴承的

测试参数指标与球面滚子轴承和滑动轴承类似。
５　 存在的问题

螺旋槽轴承的出现已有 ９０ 年历史， 不仅径向轴

承与推力轴承， 而且径向推力轴承在工程中都已有广

泛应用。 但是， 从仿生设计、 润滑理论、 摩擦磨损研

究、 制造技术和测试技术等方面仍存在需要进一步研

究的问题。 这里对存在的问题进行总结， 当然由于笔

者知识所限， 仍有问题没有被提出来。
（１） 仿生设计。 螺旋结构在自然界普遍存在，

从仿生学的角度来设计螺旋槽轴承的结构和参数， 无

疑对提高螺旋槽轴承的性能有工程价值。
（２） 瞬态润滑分析。 在稳态下， 对螺旋槽轴承

的气体润滑、 润滑油润滑、 水润滑和脂润滑已有充分

研究。 但是， 轴承工作时的转速、 载荷和温度是变化

的， 因此需要研究螺旋槽轴承的瞬态润滑问题， 分析

润滑状态的变化及其变化过程。
（３） 螺旋槽轴承的磨损率方程。 螺旋槽轴承常

为磨粒磨损和黏着磨损， 对于面接触副的摩擦磨损已

有很丰富的知识， 但是由于螺旋槽润滑作用的存在，
螺旋槽轴承的磨损具有自己的特点， 这方面需要进一

步研究， 以期提出螺旋槽轴承的磨损率方程。

（４） 螺旋槽轴承新的试验技术。 目前螺旋槽轴

承的试验装置是参考滑动轴承试验机来设计的。 可以

加载径向载荷和轴向载荷， 由于球面螺旋槽轴承可以

在 ３ 个平面内转动， 需要设计专用的试验装置， 来测

试其摩擦因数和磨损率变化。
（５） 新的制造方法。 要实现高效率、 高精度的

螺旋槽轴承批量制造， 需要发展新的制造技术， 例如

增材制造技术。
（６） 新的测试技术。 测量螺旋槽轴承内部的油

膜厚度、 压力分布、 温度分布和轴承的摩擦因数以及

磨损率， 需要发展新的测试技术。 电阻法测量金属接

触比率和油膜厚度是可行的。 红外法和薄膜传感器法

测试温度分布不可行， 需要发展新的测试技术。
６　 结束语

从螺旋槽轴承的结构设计、 润滑分析、 摩擦磨损

测试和制造技术四个方面， 回顾了螺旋槽轴承的发

展， 提出了存在的六方面问题。 目前航空业的发展，
急需高性能、 高可靠度的螺旋槽轴承。 因此， 从螺旋

槽轴承的结构设计、 参数设计、 润滑分析、 摩擦磨损

研究、 制造技术、 合套装配技术和测试技术等方面进

行创新， 以提高螺旋槽轴承的性能、 降低成本， 以期

使得螺旋槽轴承得到更广泛的应用。
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研究人员提出金属陶瓷超材料薄膜制备新方法
中国科学院宁波材料技术与工程研究所提出了一种金属陶瓷超材料薄膜制备新方法， 该方法采用传统的射频共溅

射沉积工艺， 辅以衬底偏压， 制备了定向排布 Ａｇ 金属纳米线 ／氧化铝陶瓷复合超材料薄膜， 纳米线间距 （轴心到轴

心） 进入 ｓｕｂ－５ ｎｍ 区间， 阵列中纳米线平均直径约为 ３ ｎｍ； 纳米线长径比可根据沉积时间来灵活调整； 利用 ＰＶＤ 镀

膜良好的扩展性， 不仅能实现大面积超材料薄膜的制备， 还能方便地以 “盖楼” 的方式构筑多层超材料薄膜结构， 其

中不同层之间可以具有相同的几何结构特性 （直径、 间距、 长径比）， 亦可以 “个性化定制” 各个层的结构特性； 此

外， 由于是在近似室温下制备， 故无需单晶或者导电衬底， 甚至可以在 ＰＥＴ 等柔性衬底上制备， 为柔性超材料这一新

兴概念提供了实物支撑。 研究人员从经典热力学 （金属银和氧化铝复合物是相分离体系）、 界面结合力、 施加衬底偏

压后的沉积区域的溅射粒子动力学分析， 辅以对比实验 （施加衬底偏压与否） 和高分辨微结构观察， 澄清了 Ａｇ 金属

纳米线 ／氧化铝陶瓷复合超材料薄膜直接生长的物理化学机制。
上述结构各向异性超材料展现出了奇异的稳态和瞬态光学性能。 由于较小的纳米线间距引发了纳米线之间的强耦

合作用， 轴向的等离子共振吸收峰位可以方便地从可见光区调控至近红外区； 另外， 该材料在可见光区展现出超快的

非线性光学特性， 等离激元漂白过程弛豫时间在 １􀆰 ５ ｐｓ 左右。
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摘要： 为模拟内燃机缸套－活塞环运动， 设计适用于缸套－活塞环的往复式摩擦性能试验台， 由传动系统、 加热

系统、 加载系统组成。 根据系统中悬臂梁和活塞环专用夹具不同的使用要求， 分别进行结构设计和有限元分析。 结果

表明， 当实验条件达到预设极限值 （加热温度 １３０ ℃， 摩擦力 ５００ Ｎ） 时悬臂梁和活塞环专用夹具均能满足使用要求。
试验台使用二维力测力传感器， 通过特殊装配设计， 可同时测量摩擦力和法向负载。 通过摩擦性能实验验证， 缸套－
活塞环在较低负荷 （６１􀆰 ７、 ９２􀆰 ６、 １２３􀆰 ４ Ｎ） 条件下， 摩擦因数随转速的增大而急剧减小； 在较高负荷 （ ２５０􀆰 ８、
３２２􀆰 ５ Ｎ） 条件下， 摩擦因数随转速的增大有所减小并逐渐趋于稳定状态。

关键词： 摩擦性能试验台； 结构设计； 缸套－活塞环； 摩擦因数
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ｃｏｅｆｆｉｃｉｅｎｔ ｏｆ ｔｈｅ ｃｙｌｉｎｄｅｒ ｌｉｎｅｒ⁃ｐｉｓｔｏｎ ｒｉｎｇ ｉｓ ｄｅｃｒｅａｓｅｄ ｒａｐｉｄｌｙ ａｌｏｎｇ ｗｉｔｈ ｔｈｅ ｉｎｃｒｅａｓｉｎｇ ｏｆ ｓｐｅｅｄ ｉｎ ｌｏｗ ｌｏａｄ ｃｏｎｄｉｔｉｏｎ
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　 缸套－活塞环是内燃机中重要的一对摩擦副， 在

内燃机工作过程中总发热量的 ２％ ～ ４％由燃气传给活

塞， 其中 ４０％ ～ ７０％的热量由活塞环组传给缸套［１］。
缸套－活塞环的摩擦学性能对内燃机的经济性、 动力

性、 润滑性及使用寿命等都具有重要影响， 其摩擦学

性能的研究对于提高内燃机的可靠性、 运转经济性及

其使用具有重要意义［２－３］。 胡勇等人［４］ 在试验机上考

察不同表面织构对缸套摩擦磨损性能的影响； 胡小平

等［５］采用销盘式摩擦磨损试验机， 考察了单一因素

（转速、 载荷和温度） 变化时 ＭｏＳｉ２ 材料的磨损率和

摩擦因数； 王汝霖［６］使用高频试验机进行了摩擦学研

究， 探讨抗摩减磨措施； 徐双满等［７］使用摩擦磨损试

验机对摩擦因数的影响因素进行了研究， 在一定范围

内实行载荷、 速度、 润滑量的单因素控制并讨论各因

素对摩擦因数的影响规律。



传统的内燃机台架实验能够得到比较接近内燃机

实际使用状况的相关参数， 但实验费用昂贵、 耗时

长， 不便于进行大批量的实验研究。 国内外的研究机

构先后对往复式摩擦磨损试验机进行了改进， 使其往

复运动行程与通用型试验机相比大大增加。 ＡＫＡＬＩＮ
和 ＮＥＷＡＺ［８］ 研制的缸套－活塞环摩擦实验台， 采用

一个横向的大截面悬臂梁固定测力传感器； ＢＲＹＡＮＴ
和 ＭＡＴＴＨＥＷＳ［９］等设计的摩擦试验机， 增大了往复

运动行程， 采用一个横向的大截面悬臂梁固定活塞环

夹具， 并将传感器安装在悬臂梁下端。
本文作者设计的往复式缸套－活塞环摩擦磨损试

验台， 结合通用型的摩擦磨损试验机特点， 设计一种

加热及温度控制装置； 采用了二维力测力传感器， 通

过特殊装配设计可同时测量摩擦力和法向载荷， 对原

有的试验机摩擦学测量方式进行了优化。
１　 缸套－活塞环摩擦磨损试验台设计

设计的摩擦磨损试验台系统结构由传动系统、 加

热系统、 加载系统组成。 传动系统将曲柄连杆机构的

旋转运动转变为往复直线运动， 加热系统可对摩擦副

进行加热控制， 加载系统可实现试件固定及加载。 摩

擦磨损试验台可实现的主要功能有： 对同类型的试件

进行多组不同润滑条件下的摩擦磨损实验， 以测试不

同类型润滑油的性能； 对相同润滑条件下的不同类型

试件进行多组摩擦磨损实验， 以测试不同类型试件摩

擦副的摩擦学性能。 内燃机缸套－活塞环摩擦磨损试

验台设计如图 １ 所示。

图 １　 缸套－活塞环摩擦磨损试验台设计

Ｆｉｇ １　 ｄｅｓｉｇｎ ｏｆ ｔｅｓｔ⁃ｒｉｇ ｏｆ ｃｙｌｉｎｄｅｒ ｌｉｎｅｒ⁃ｐｉｓｔｏｎ ｒｉｎｇ

１􀆰 １　 传动系统

传动系统通过电机和链轮链条带动曲柄连杆机

构， 曲柄连杆机构连接运动滑块， 将曲柄连杆组的旋

转运动转化成滑块的往复直线运动。 试验台的动力由

电机提供， 设计选用的电机为 ＹＶＰ９０Ｌ⁃４ 卧式三相异

步电动机， 匹配变频器进行控制； 选用的某单缸机的

曲柄连杆机构， 其冲程为 ９８ ｍｍ。 往复直线运动部件

由滑块、 导向块、 导向小球构成， 通过精密位置匹配

设计安装。 缸套固定安装在滑块上， 活塞环固定在专

用夹具上。
１􀆰 ２　 加热及加载系统设计

为实现对摩擦副运动件的加热及温度控制， 采用

如图 ２ （ａ） 所示的设计。 缸套作为被加热件固定在

滑块上， 两端用钢板封口防止润滑油泄漏。 电热丝安

装在滑块的凹槽中， 加热温度为 ０ ～ １５０ ℃。 凹槽内

填充氧化镁， 保护电热丝不被氧化； 氧化镁具有良好

的绝缘性， 可满足电热丝与其他部件间的绝缘要求；
同时氧化镁具有良好的导热性， 可满足电热丝对缸套

的加热要求。 加热过程中， 应避免加热丝和被加热件

向滑块传热， 因此在被加热件 （缸套） 与滑块之间

垫上具有绝热、 高温性好的环氧树脂板。 在活塞环专

用夹具上加工安装螺纹并安装热电偶温度传感器， 实

现对加热温度的精确控制和测量。
加载系统可实现试件固定、 加载及数据采集功

能， 保证试验台能够长久可靠运行。 采用如图 ２ （ｂ）
所示设计， 由悬臂梁、 测力传感器、 活塞环专用夹具

组成。 悬臂梁固定在试验台底板， 并与测力传感器、
活塞环专用夹具顺序固定连接。 活塞环被夹持在专用

夹具上， 与往复运动的缸套形成摩擦副。 试验台使用

二维力测力传感器， 通过特殊装配设计， 可同时测量

摩擦力和法向负载。

图 ２　 加热及加载系统设计图

Ｆｉｇ ２　 Ｄｅｓｉｇｎ ｏｆ ｈｅａｔ ｓｙｓｔｅｍ （ａ） ａｎｄ ｌｏａｄｉｎｇ ｓｙｓｔｅｍ （ｂ）
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２　 加载系统部件结构分析

根据加载系统中悬臂梁和活塞环专用夹具不同的

使用要求， 分别进行结构设计和有限元分析。 悬臂梁

在摩擦力的作用下， 必然会沿着摩擦力方向产生形

变， 应尽量减小其扭转形变。 悬臂梁前端由于需要安

装测力传感器和活塞环专用夹具， 截面面积较大， 而

对于悬臂梁的后端则应尽量减少其截面面积。 在不改

变高度和宽度的基础上， 采用在悬臂梁后端加工凹槽

的方式减少其截面面积。 试验台设计摩擦力测量范围

为 ０～５００ Ｎ， 图 ３ 给出了摩擦力达到预设最大值时对

悬臂梁所做的有限元分析结果。 由图 ３ （ ａ） 可知，
形变集中在悬臂梁前端， 后端几乎没有形变， 而悬臂

梁前端需安装测力传感器， 通过形变分析确定安装位

置满足使用要求。 由图 ３ （ｂ） 可知， 应力集中分布

在悬臂梁后端根部， 最大应力仅为 ８􀆰 ２６８ ５ ＭＰａ。 而

悬臂梁材料采用高强度结构钢， 抗拉强度超过 ５００
ＭＰａ， 满足使用要求。

图 ３　 悬臂梁结构分析图

Ｆｉｇ ３　 Ｆｉｎｉｔｅ ｅｌｅｍｅｎｔ ａｎａｌｙｓｉｓ ｏｆ ｃａｎｔｉｌｅｖｅｒ ｂｅａｍ （ａ）
ｄｅｆｏｒｍａｔｉｏｎ ａｎａｌｙｓｉｓ； （ｂ） ｓｔｒｅｓｓ ａｎａｌｙｓｉｓ

活塞环专用夹具由 ２ 部分组成。 下部分夹持活塞

环， 材料为高强度轴承钢； 上部分连接测力传感器，
材料为环氧树脂棒。 试验台设计加热温度为 ０ ～ １３０
℃， 环氧树脂棒良好的高温性能和不导热性可保证传

感器正常稳定工作。 图 ４ 给出加热温度达到预设最大

值时对夹具所做的有限元分析结果。 图 ４ （ａ） 所示

的温度分布表明， 夹具上部分温度为 ４１． ４５℃， 分布

较均匀， 可满足测力传感器的使用要求； 下部分温度

呈阶梯分布， 最大温度达到 １３０ ℃， 与被加热件温度

接近， 在下部分安装温度传感器满足测量要求。 图

４ （ｂ）所示的应力分析结果表明， 应力集中分布在下

部分， 但最大应力仅为 ３７􀆰 １０７ ＭＰａ， 而夹具下部分

材料抗拉强度超过 ５００ ＭＰａ， 满足使用要求。

图 ４　 活塞环专用夹具结构分析图

Ｆｉｇ ４　 Ｆｉｎｉｔｅ ｅｌｅｍｅｎｔ ａｎａｌｙｓｉｓ ｏｆ ｓａｍｐｌｅ ｆｉｘｉｎｇ ｄｅｖｉｃｅ （ａ）
ｔｅｍｐｅｒａｔｕｒｅ ｄｉｓｔｒｉｂｕｔｉｏｎ； （ｂ） ｓｔｒｅｓｓ ａｎａｌｙｓｉｓ

３　 缸套－活塞环摩擦学性能实验

为测试缸套－活塞环摩擦副在实际运行过程中的

摩擦学性能并验证试验台的测试性能， 选用几组不同

的测试工况进行实验。 实验中使用的活塞环和缸套试

样从完整的氧化铝－氧化钛涂层活塞环、 缸套上切割

得到， 在正式实验前首先进行磨合实验， 磨合实验在

１００ Ｎ、 ３００ ｒ ／ ｍｉｎ 工况下进行， 磨合时间为 ３０ ｍｉｎ。
正式实验使用 １０Ｗ⁃４０ 车用发动机油， 图 ５ 所示为试

验台在 １２３􀆰 ４ Ｎ 和 ２００ ｒ ／ ｍｉｎ、 ３２２􀆰 ５ Ｎ 和 ３００ ｒ ／ ｍｉｎ
工况下进行实验所测得的摩擦力随曲轴转角的变化情

况。 滑块在往复直线运动过程处于两端冲程末端时摩
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擦力相对较大， 此时滑块的瞬时速度为 ０， 因而摩擦

力较大； 当滑块处于冲程中间位置时， 速度较大， 此

时摩擦副的润滑状态较好， 因而摩擦力较小。

图 ５　 试验台所测摩擦力随曲轴转角变化情况

Ｆｉｇ ５　 Ｖａｒｉａｔｉｏｎ ｏｆ ｆｒｉｃｔｉｏｎ ａｌｏｎｇ ｗｉｔｈ ｃｒａｎｋ ａｎｇｌｅ ｕｎｄｅｒ ｔｈｅ
ｗｏｒｋｉｎｇ ｃｏｎｄｉｔｉｏｎ ｏｆ １２３􀆰 ４ Ｎ ａｎｄ ２００ ｒ ／ ｍｉｎ
（ａ）， ３２２􀆰 ５ Ｎ ａｎｄ ３００ ｒ ／ ｍｉｎ （ｂ）

图 ６ 示出了不同负荷条件下摩擦因数随转速的变

化情况。 可见， 转速相同时不同负荷条件下测得的摩

擦因数变化不大。 在较低负荷 （６１􀆰 ７、 ９２􀆰 ６、 １２３􀆰 ４
Ｎ） 下， 摩擦因数随转速增大急剧下降， 在 ３００ ｒ ／ ｍｉｎ
时达到最小值； 然后随着转速增大， 摩擦因数增加；
当转速继续增大时， 摩擦因数稍微下降并逐渐趋于稳

定。 在较高负荷 （２５０􀆰 ８、 ３２２􀆰 ５ Ｎ） 下， 随着转速从

低到高逐渐增大， 摩擦因数下降， 下降程度随着转速

的增大而降低， 并逐渐达到稳定状态。
机械设备在实际运行时， 摩擦副表面长时间处于

边界润滑和流体润滑的状态转换中。 此时摩擦副间的

摩擦因数由表面粗糙度和润滑油的状态共同决定， 摩

擦阻力由摩擦副表面粗糙凸峰间的接触摩擦阻力和润

滑油膜的黏性剪切摩擦阻力共同决定［１０－１１］。 转速相

同时， 在不同负荷条件下的摩擦因数变化不大， 说明

当负荷到达 ３２２􀆰 ５ Ｎ 时， 摩擦副表面的润滑油膜没有

破裂， 摩擦副仍处于稳定润滑状态， 因此摩擦因数受

负荷影响不大。 转速较低时摩擦副处于边界润滑状

态， 此时决定摩擦因数大小的主要因素是表面粗糙

度， 摩擦因数较大； 随着转速增大， 摩擦副由边界润

滑状态逐渐向流体润滑状态转变， 由表面粗糙度决定

的凸峰间接触阻力急剧减小， 由润滑油膜的黏性剪切

所决定的摩擦阻力比例逐渐增大， 直到摩擦副表面形

成流体润滑状态， 所以摩擦因数急剧下降； 转速继续

增大， 摩擦因数有所增加， 这是因为摩擦副在高速运

动过程中润滑油的温度逐渐升高， 黏度降低， 导致摩

擦因数有所增大； 转速接着增大， 摩擦因数又有所降

低， 其原因是润滑油中含有少量具有化学活性的极性

分子 （例如脂肪酸）， 当转速很大， 摩擦副表面温度

较高时， 润滑油中的极性分子可以与摩擦副表面金属

发生化学反应， 形成不可逆的化学吸附膜， 并且具有

较低的摩擦因数。

图 ６　 摩擦因数随转速和负荷变化情况

Ｆｉｇ ６　 Ｖａｒｉａｔｉｏｎ ｏｆ ｆｒｉｃｔｉｏｎ ｃｏｅｆｆｉｃｉｅｎｔ ａｌｏｎｇ ｗｉｔｈ ｓｐｅｅｄ ａｎｄ ｌｏａｄ

４　 结论

（１） 设计一种往复式摩擦磨损试验台和加热、
加载方法， 使试验台满足测试要求。

（２） 对悬臂梁后端采用加工凹槽的方式减小截

面积， 对其进行结构分析满足使用要求。 为满足活塞

环夹持和测力传感器的温度使用要求， 设计一种活塞

环专用夹具。
（３） 通过摩擦性能实验验证， 缸套－活塞环摩擦

副在低负荷 （６１􀆰 ７、 ９２􀆰 ６、 １２３􀆰 ４ Ｎ） 下摩擦因数随

转速的增大而急剧减小， 高负荷 （２５０􀆰 ８、 ３２２􀆰 ５ Ｎ）
下摩擦因数随转速的增大有所减小并逐渐趋于稳定。
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摘要： 针对水力发电机组用大型扇形 ＰＴＦＥ－金属复合瓦推力轴承摩擦学设计问题， 建立复合轴瓦三维热流固耦合

的弹流润滑模型， 分析轴瓦结构尺寸对轴承性能参数的影响规律。 结果表明， ＰＴＦＥ 层厚度对轴承性能有非常重大的

影响， 过厚的 ＰＴＦＥ 材料对轴承的散热、 弹流润滑状态、 瓦面接触强度等都会造成不利影响， 尤其是会造成轴承接触

温度随 ＰＴＦＥ 厚度增加而迅速升高； 钢基体厚度增加够一定程度上增加最小油膜厚度， 但对瓦面接触强度和最大接触

温度的影响不大。
关键词： 聚四氟乙烯； 推力瓦； 热弹流润滑； 轴瓦结构

中图分类号： ＴＨ１１７􀆰 ２　 文献标志码： Ａ　 文章编号： ０２５４－０１５０ （２０１７） ０３－０１２－０６

􀤕
􀤕

􀤕
􀤕

􀤕
􀤕

􀤕

Ｄｅｓｉｇｎ ｏｆ ＰＴＦＥ⁃Ｍｅｔａｌ Ｃｏｍｐｏｓｉｔｅ Ｐａｄ ｏｆ Ｌａｒｇｅ Ｔｈｒｕｓｔ Ｂｅａｒｉｎｇ Ｂａｓｅｄ
ｏｎ Ｔｈｅｒｍａｌ Ｈｙｄｒｏｄｙｎａｍｉｃ Ｌｕｂｒｉｃａｔｉｏｎ Ａｎａｌｙｓｉｓ

ＷＡＮＧ Ｓｈｕｎ　 ＴＡＮ Ｑｉｎｇｃｈａｎｇ
（Ｓｃｈｏｏｌ ｏｆ Ｍｅｃｈａｎｉｃａｌ Ｓｃｉｅｎｃｅ ａｎｄ Ｅｎｇｉｎｅｅｒｉｎｇ，Ｊｉｌｉｎ Ｕｎｉｖｅｒｓｉｔｙ，Ｃｈａｎｇｃｈｕｎ Ｊｉｌｉｎ １３００２２，Ｃｈｉｎａ）

Ａｂｓｔｒａｃｔ：Ａｉｍｅｄ ａｔ ｔｈｅ ｔｒｉｂｏｌｏｇｉｃ ｄｅｓｉｇｎ ｐｒｏｂｌｅｍ ｏｆ ａ ｌａｒｇｅ ｆａｎ⁃ｓｈａｐｅｄ ｂｅａｒｉｎｇ ｗｉｔｈ ＰＴＦＥ⁃ｍｅｔａｌ ｃｏｍｐｏｓｉｔｅ ｔｈｒｕｓｔ ｐａｄｓ
ｕｓｅｄ ｉｎ ｈｙｄｒｏ ｐｏｗｅｒ ｕｎｉｔ，ａ ｔｈｒｅｅ ｄｉｍｅｎｓｉｏｎａｌ ｔｈｅｒｍｏ⁃ｈｙｄｒｏ⁃ｍｅｃｈａｎｉｃａｌ ｃｏｕｐｌｅｄ ｅｌａｓｔｏｈｙｄｒｏｄｙｎａｍｉｃ ｌｕｂｒｉｃａｔｉｏｎ ｍｏｄｅｌ ｏｆ
ｔｈｅ ｃｏｍｐｏｓｉｔｅ ｐａｄ ｗａｓ ｅｓｔａｂｌｉｓｈｅｄ．Ｔｈｅ ｅｆｆｅｃｔｓ ｏｆ ｔｈｅ ｄｉｍｅｎｓｉｏｎ ｏｆ ｐａｄ ｓｔｒｕｃｔｕｒｅ ｏｎ ｔｈｅ ｂｅａｒｉｎｇ ｐｅｒｆｏｒｍａｎｃｅｓ ｗｅｒｅ ａｎａｌｙｚｅｄ．
Ｔｈｅ ｒｅｓｕｌｔｓ ｓｈｏｗ ｔｈａｔ ｔｈｅ ｔｈｉｃｋｎｅｓｓ ｏｆ ＰＴＦＥ ｈａｓ ａ ｌａｒｇｅ ｉｍｐａｃｔ ｏｎ ｔｈｅ ｂｅａｒｉｎｇ ｐｅｒｆｏｒｍａｎｃｅｓ，ｔｏｏ ｔｈｉｃｋ ｏｆ ＰＴＦＥ ｌａｙｅｒ ｗｉｌｌ
ｈａｖｅ ａｄｖｅｒｓｅ ｅｆｆｅｃｔ ｔｏ ｃｏｎｔａｃｔ ｓｔｒｅｎｇｔｈ ｏｆ ｐａｄ ｓｕｒｆａｃｅ，ｅｌａｓｔｏｈｙｄｒｏｄｙｎａｍｉｃ ｌｕｂｒｉｃａｔｉｏｎ ｓｔａｔｅ ａｎｄ ｈｅａｔ ｄｉｓｓｉｐａｔｉｏｎ ｏｆ ｔｈｅ ｂｅａｒ⁃
ｉｎｇｓ，ｉｎ ｅｓｐｅｃｉａｌ，ｔｈｅ ｃｏｎｔａｃｔ ｔｅｍｐｅｒａｔｕｒｅ ｉｓ ｒａｉｓｅｄ ｒａｐｉｄｌｙ ａｌｏｎｇ ｗｉｔｈ ｉｎｃｒｅａｓｉｎｇ ｏｆ ＰＴＦＥ ｔｈｉｃｋｎｅｓｓ．Ｔｈｅ ｉｎｃｒｅａｓｉｎｇ ｏｆ ｔｈｉｃ⁃
ｋｅｒ ｓｔｅｅｌ ｂａｓｅ ｃａｎ ｉｎｃｒｅａｓｅ ｔｈｅ ｍｉｎｉｍｕｍ ｔｈｉｃｋｎｅｓｓ ｏｆ ｏｉｌ ｆｉｌｍ ａｔ ａ ｃｅｒｔａｉｎ ｅｘｔｅｎｄ，ｂｕｔ ｈａｓ ｌｉｔｔｌｅ ｅｆｆｅｃｔ ｏｎ ｍａｘｉｍｕｍ ｃｏｎｔａｃｔ
ｔｅｍｐｅｒａｔｕｒｅ ａｎｄ ｃｏｎｔａｃｔ ｓｔｒｅｎｇｔｈ ｏｆ ｓｕｒｆａｃｅ ｏｆ ｐａｄ．

Ｋｅｙｗｏｒｄｓ：ＰＴＦＥ；ｔｈｒｕｓｔ ｐａｄ；ｔｈｅｒｍａｌ ｅｌａｓｔｏｈｙｄｒｏｄｙｎａｍｉｃ ｌｕｂｒｉｃａｔｉｏｎ；ｐａｄ ｓｔｒｕｃｔｕｒｅ

　 ＰＴＦＥ 具有无毒、 无污染和超低摩擦等优点， 被

越来越多地应用于轴瓦材料。 金属轴瓦的摩擦学研究

已经十分全面系统， 作为瓦面材料的 ＰＴＦＥ 等高分子

材料的性质与金属相差甚远， 原有的轴承设计理论需

要修正， 同时轴承实际运行也出现了许多新问题。 因

此， 人们从材料性能及其应用等方面开始对 ＰＴＦＥ 进

行研究。 ＫＵＭＡＲ 等［１］ 将 ＰＴＦＥ 作为滚动轴承内圈，
与金属和 ＰＥＥＫ 内圈滚动轴承在振动、 噪声等方面开

展试验对比， 发现 ＰＴＦＥ 内圈轴承振动与金属相差不

大， 高于 ＰＥＥＫ 内圈轴承， 但 ＰＴＦＥ 内圈轴承的运行

转速更平稳。 叶呈武等［２］ 研究发现作为， ＰＴＦＥ 作为

滑动轴承瓦面材料， 较薄的 ＰＴＦＥ 层有利于降低轴承

摩擦因数并提高接触应力。 ＧＯＬＣＨＩＮ 等［３］ 在润滑条

件下， 对比纯 ＰＴＦＥ、 ＰＴＦＥ 基合金材料的滑动摩擦性

能， 认为轴承合金摩擦最大， 纯 ＰＴＦＥ 摩擦最小。
ＭＩＳＺＣＺＡＫ 和 ＣＺＡＢＡＮ［４］ 对径向轴承 ＰＴＦＥ 瓦面在使

用前后的形貌进行分析研究， 发现瓦面形貌对弹流润

滑性能有重要的影响， 为瓦面磨损类型和磨损量分

析， 以及模型化轴承弹流润滑接触提供了依据。
ＩＴＡＫＵＲＡ 等［５］研究认为， 在水润滑下， ＰＴＦＥ 轴承的

寿命主要取决于接触表面温度。 ＴＨＯＭＳＥＮ 和 ＫＬＩＴ［６］

对 ＰＴＦＥ 瓦径向轴承和金属瓦轴承对比研究发现， 尽

管 ＰＴＦＥ 瓦轴承降低了轴承最大压力， 却使转子的偏

心距增加。 此外， 研究人员还通过建立热流固耦合的

三维润滑接触模型模拟轴承润滑特性［７－８］， 或者通过
与金属轴瓦对比实验研究等［９］， 为复合材料瓦轴承的

工程设计提供指导。 鉴于 ＰＴＦＥ 属于隔热材料， 文献

［１０］ 研究了径向滑动轴承的 ＰＴＦＥ 热变形对轴承润



滑性能的影响。
从上述文献综述可知， 目前针对 ＰＴＦＥ－金属复

合材料瓦轴承的摩擦学设计研究还很少， 尤其是针对

重载荷大型推力轴承的能够对工程实际有指导意义的

研究更是鲜见。 大型轴承的实验比小型轴承困难， 成

本高， 在理论分析方法还很不成熟的条件下， 目前工

程设计只能采用经验类比方法， 导致轴承应用中出现

各种问题， 比如瓦面严重磨损等。 因此， 建立尽可能

符合实际的大型复合材料瓦推力轴承润滑模型， 开展

基于工程设计的模拟分析十分必要。
本文作者以水力发电机组用大型 ＰＴＦＥ－金属复

合推力瓦立式滑动轴承为研究对象， 在建立推力轴承

三维流体润滑接触模型基础上， 分析了轴承结构尺寸

对最大接触压力、 轴承温度、 最小油膜厚度以及周向

偏角等工程设计较为关心的性能参数的影响。
１　 理论模型

１􀆰 １　 Ｒｅｙｎｏｌｄｓ 方程

柱坐标 （θ， ｒ， ｚ） 下， 考虑沿着油膜厚度方向

温度和黏度变化的稳态 Ｒｅｙｎｏｌｄｓ 方程为
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􀆟ｒ
（１）

式中： η 为润滑油动力黏度； ρ 为润滑油密度； ｐ 为

油膜压力； ω 为轴转速； ｈ 为油膜厚度； ｖｓθ、 ｖｓｒ分别

为润滑油与 ＰＴＦＥ 瓦面沿周向和径向滑移速度， 其大

小根据方程 （２） ［１１］计算

ｖｓ ＝
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ｈ
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（２）

（ρ ／ η） ｅ ＝ １２（ηｅρ′ｅ ／ ηｅ′－ρｅ″）， ρ∗ ＝ ２ ρｅ－ηｅρｅ′( ) ，

ρｅ ＝ ∫ｈ
０
ρｄｚ ／ ｈ， ρｅ′ ＝ ∫ｈ

０
ρ ∫ｚ
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η
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ｚ
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ｄｚ

１􀆰 ２　 油膜厚度

对于线支撑可倾式扇形推力轴瓦， 油膜厚度可由

方程 （３） 计算

ｈ＝ ｈｐ＋γｒｒｓｉｎ（θｐ－θ）＋ｓ（ ｒ， θ）＋ｖｅ（ ｒ， θ）＋ｖｔ（ ｒ， θ）
（３）

式中： ｈｐ 为支点处的润滑膜厚度； γｒ 为推力瓦的径

向倾角； θｐ 为支点周向坐标值； ｓ （ ｒ， θ） 为瓦面形

线； ｖｅ （ ｒ， θ） 和 ｖｔ （ ｒ， θ） 分别为瓦面弹性变形和

热变形。
１􀆰 ３　 润滑油黏度、 密度与温度关系

润滑油黏度－温度关系式［１２］如下：
η

ＶＧ３２
＝ １．４０×１０－２－４．４９×１０－４×（Ｔ－５７．５）＋７．２４×

１０－６×（Ｔ－５７．５） ２－１．３３×１０－７×（Ｔ－５７．５） ３＋７．１８×１０－９×
（Ｔ－５７．５） ４－１．２６×１０－１０×（Ｔ－５７．５） ５ （４）
式中： ηＶＧ３２为 ＶＧ３２ 黏度等级润滑油的黏度值； Ｔ 为

润滑油温度。
密度－温度表达式为

ρ＝ ρ０ １＋
０．６×１０－９ｐ

１＋１．７×１０－９ｐ
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式中： ρ０ 为润滑油的常温常压密度； Ｔ０ 为环境温度。
１􀆰 ４　 润滑油能量方程
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式中： ｃｐ 为定压比热容 ； ｕθ、 ｕｒ 为润滑油沿 θ， ｒ 方
向速度分量； ｋ 为传导系数。

边界条件如下： 入油温度为 ５０ ℃， 转子和油膜

界面温度为入油温度， 瓦面与油膜热流连续。
１􀆰 ５　 固体热传导方程
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式中： Ｔｐ 为瓦体温度。
方程边界条件为： 固体与润滑油接触界面、

ＰＴＦＥ与钢基体界面热流连续， 轴瓦非工作表面为自

然对流换热。
１􀆰 ６　 复合瓦弹性变形和热变形

复合瓦的弹性变形根据如下方程［１３］计算：

Ｕ（ｘ， ｙ） ＝ ２
πＥ０

∬ ｐ（ξ， η）

（ｘ － ξ） ２ ＋ （ｙ － η） ２
ｄξｄη

（８）
式中： Ｅ０ 复合轴瓦综合弹性模量。

基于 Ｗｉｎｋｌｅｒ 假设， 温度变形可以写成如下形

式［１４］

δＴ ＝ α∫（Ｔ － Ｔ０）ｄｚ （９）

式中： α 为轴瓦材料线性热膨胀系数。
２　 结果与讨论

２􀆰 １　 计算参数

轴承的结构和尺寸参数见表 １。 工况为： 转速 ３０
ｒ ／ ｍｉｎ， 载荷 ４５０ ｋＮ。
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表 １ 轴承的结构参数及润滑参数

Ｔａｂｌｅ １　 Ｐａｒａｍｅｔｅｒｓ ｏｆ ｓｔｒｕｃｔｕｒｅ ａｎｄ ｌｕｂｒｉｃａｔｉｏｎ
ｆｏｒ ｂｅａｒｉｎｇｓ

外半径 ｒｏ ／ ｍｍ ２ ０７０
内半径 ｒｉ ／ ｍｍ １ ５００
瓦夹角 θ ／ （°） ２０

瓦块数 １４
润滑油 ＶＧ３２

冷油温 ｔ ／ ℃ ５０
长宽比 １．０５

２􀆰 ２　 轴瓦结构尺寸对轴承润滑特性影响

２􀆰 ２􀆰 １　 ＰＴＦＥ 层厚度

图 １ 给出了 ＰＴＦＥ 层厚度对轴承润滑特性的影响。
如图 １ （ａ） 所示， 瓦面的最大接触温度随着 ＰＴ⁃

ＦＥ 厚度的增加而升高。 当 ＰＴＦＥ 厚度从 １ ｍｍ 增加至
４ ｍｍ 时， 最大接触温度增幅为 ２２􀆰 ８５％。 图示最大接
触温度曲线变化除了在 ＰＴＦＥ 层厚度为 ３ ｍｍ 左右略
有平缓之外， ＰＴＦＥ 层厚度小于 ３ ｍｍ 或大于 ３ ｍｍ 时
均表现为线性关系。 并且， ＰＴＦＥ 层较厚阶段最大温
升增加更为迅速。 表明 ＰＴＦＥ 层厚度增加， 不利于轴
承散热。 对于发热量大的轴承， ＰＴＦＥ 层不宜过厚。

图 １　 ＰＴＦＥ 层厚度对轴承润滑性能的影响

Ｆｉｇ １　 Ｅｆｆｅｃｔｓ ｏｆ ＰＴＦＥ⁃ｌａｙｅｒ ｔｈｉｃｋｎｅｓｓ ｏｎ ｂｅａｒｉｎｇ ｌｕｂｒｉｃａｔｉｏｎ ｐｅｒｆｏｒｍａｎｃｅｓ （ａ） ｔｈｅ ｍａｘｉｍｕｍ ｃｏｎｔａｃｔ ｔｅｍｐｅｒａｔｕｒｅ ｏｆ ｔｈｅ ｂｅａｒｉｎｇ； （ｂ） ｔｈｅ
ｍｉｎｉｍｕｍ ｔｈｉｃｋｎｅｓｓ ｏｆ ｏｉｌ ｆｉｌｍ； （ｃ） ｔｈｅ ｍａｘｉｍｕｍ ｐｒｅｓｓｕｒｅ ｏｆ ｏｉｌ ｆｉｌｍ； （ｄ） ｄｅｖｉａｔｉｏｎ ａｎｇｌｅ ｉｎ ｔｈｅ ｃｉｒｃｕｍｆｅｒｅｎｔｉａｌ ｄｉｒｅｃｔｉｏｎ ｏｆ ｐａｄ

　 　 如图 １ （ｂ） 所示， 最小油膜厚度随着 ＰＴＦＥ 厚度
的增加呈现线性减小， 当 ＰＴＦＥ 厚度从 １ ｍｍ 增加至 ４
ｍｍ 时， 最小油膜厚度降幅达到 ５０％， 可见， ＰＴＦＥ
厚度对最小油膜厚度影响很大。 最小油膜厚度是轴承
是否处于全膜的弹流润滑状态和轴承安全程度的直接
度量， 受装配、 表面粗糙度以及载荷波动等的影响，
若最小膜厚过小， 轴承实际运行时容易发生直接接触
而磨损。 因此， 过大的 ＰＴＦＥ 厚度降低了轴承全膜润
滑的可靠性。

如图 １ （ｃ） 所示为油膜最大压力随着 ＰＴＦＥ 厚
度的变化。 在 ＰＴＦＥ 厚度小于 ２ ｍｍ 时， 油膜最大压
力基本保持不变； 在 ＰＴＦＥ 厚度超过 ３ ｍｍ 时， 油膜
最大压力迅速增加。 可见， 随着 ＰＴＦＥ 厚度增大到一
定值， 最大压力会急剧增加， 这对轴承影响很大， 会

降低轴瓦表面材料的接触强度， 对本来机械强度较弱
的 ＰＴＦＥ 材料来说， 是设计中特别需要注意的问题。

推力轴瓦线支撑位置也是非常重要的设计参数，
如图 １ （ｄ） 所示为 ＰＴＦＥ 层厚度对轴瓦线支撑的周
向偏角大小的影响。 ＰＴＦＥ 厚度增加， 轴瓦的周向偏
角也要相应增加。 二者关系以 ＰＴＦＥ 厚度 ｔＰＴＦＥ ＝ ２􀆰 ５
ｍｍ 为界， 分为两段线性关系。 当 ｔＰＴＦＥ ＞２􀆰 ５ ｍｍ 时，
偏角随 ＰＴＦＥ 厚度的增加放缓。 在 ＰＴＦＥ 层厚度不大
于 ４ ｍｍ 情况下， 周向偏角均小于 １􀆰 １°。 总体来说，
ＰＴＦＥ 层厚度对轴瓦线支撑周向偏角的影响不大。

图 ２ 示出了沿着扇形轴瓦平均半径处的油膜厚度
和瓦面变形 （热变形和弹性变形） 随 ＰＴＦＥ 厚度变化
情况。 瓦面变形随 ＰＴＦＥ 层厚度增加越来越大， 沿周
向不同位置的变化也愈加剧烈； 同时油膜厚度变化非
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常小； 瓦面变形在油膜厚度中所占的比重越来越大，
在轴承中间区域甚至超过油膜厚度； 随 ＰＴＦＥ 厚度增
加， 油膜也随之略有增厚。 聚四氟乙烯层厚度增加，

其变形对油膜的形成也越来越重要， 合理设计 ＰＴＦＥ
厚度值， 对保证轴承具有良好的润滑性能尤为重要。

图 ２　 ＰＴＦＥ 层厚度对扇形轴瓦平均半径处的油膜厚度和瓦面变形的影响

Ｆｉｇ ２　 Ｅｆｆｅｃｔｓ ｏｆ ＰＴＦＥ⁃ｌａｙｅｒ ｔｈｉｃｋｎｅｓｓ ｏｎ ｏｉｌ ｆｉｌｍ ｔｈｉｃｋｎｅｓｓ ａｎｄ ｐａｄ ｓｕｒｆａｃｅ ｄｅｆｏｒｍａｔｉｏｎ ａｌｏｎｇ ｔｈｅ ａｖｅｒａｇｅ ｒａｄｉｕｓ ｏｆ ｔｈｅ ｓｅｃｔｏｒ ｐａｄ

２􀆰 ２􀆰 ２　 钢基体厚度

图 ３ 为 ｔＰＴＦＥ ＝ ３ ｍｍ 时， 钢基体厚度对轴承最大
接触温度、 最小油膜厚度、 最大接触压力和轴瓦周向
偏角的影响。

图 ３　 钢基体厚度对轴承润滑性能影响

Ｆｉｇ ３　 Ｅｆｆｅｃｔｓ ｏｆ ｓｔｅｅｌ ｂａｓｅ ｔｈｉｃｋｎｅｓｓ ｏｎ ｂｅａｒｉｎｇ ｌｕｂｒｉｃａｔｉｏｎ ｐｅｒｆｏｒｍａｎｃｅｓ （ａ） ｔｈｅ ｍａｘｉｍｕｍ ｃｏｎｔａｃｔ ｔｅｍｐｅｒａｔｕｒｅ ｏｆ ｔｈｅ ｂｅａｒｉｎｇ； （ｂ） ｔｈｅ
ｍｉｎｉｍｕｍ ｔｈｉｃｋｎｅｓｓ ｏｆ ｏｉｌ ｆｉｌｍ； （ｃ） ｔｈｅ ｍａｘｉｍｕｍ ｐｒｅｓｓｕｒｅ ｏｆ ｏｉｌ ｆｉｌｍ； （ｄ） ｄｅｖｉａｔｉｏｎ ａｎｇｌｅ ｉｎ ｔｈｅ ｃｉｒｃｕｍｆｅｒｅｎｔｉａｌ ｄｉｒｅｃｔｉｏｎ ｏｆ ｐａｄ
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　 　 如图 ３ （ａ） 所示， 最大接触温度随着钢基体厚
度的增加而减小， 当钢基体厚度从 ５５ ｍｍ 增加至 ８５
ｍｍ 时， 最大接触温度降幅为 ４􀆰 ３％， 表明钢基体厚
度对轴承最大温度影响不大。

图 ３ （ｂ） 为最小油膜厚度和钢基体厚度之间的
关系曲线。 最小油膜厚度随着钢基体厚度的增加而增
大， 当钢基体厚度从 ５５ ｍｍ 增加至 ８５ ｍｍ 时， 最小
油膜厚度增幅为 ４１􀆰 ９％。 钢基厚度增加体能够较大
幅度地增加最小膜厚厚度， 这对轴承保持全膜弹流润
滑有利， 特别是对载荷或转速等波动较大对油膜要求
较高的流体润滑轴承， 在结构空间允许条件下宜选用
较厚的钢基体。

图 ３ （ｃ） 给出了油膜最大压力与钢基体厚度之
间的关系曲线。 油膜最大压力值随着钢基体厚度的增

加而减少， 当钢基体厚度从 ５５ ｍｍ 增加至 ８５ ｍｍ 时，
油膜最大压力值降幅为 ５􀆰 ２％。 这表明， 钢基体厚度
变化时油膜最大压力总体变化不大， 特别是当钢基体
厚度达到 ７０ ｍｍ 以上时， 最大压力仅略有波动。 可
见， 增加钢基体厚度并不能有效提高瓦面接触强度。

图 ３ （ｄ） 模拟了钢基体厚度增加时轴瓦线支撑
位置偏离轴瓦夹角平分线的角度大小。 可以看到， 周
向偏角不超过 １°。 钢基体越厚， 周向偏角越小， 呈
线性下降趋势。

图 ４ 示出了沿着扇形瓦块平均半径处油膜厚度和
瓦面变形随钢基体厚度的变化。 当钢基体厚度增加时
瓦面变形越来越小， 同时油膜厚度无明显变化。 相比
较图 ２， 钢基体厚度对瓦面变形的影响显然不如 ＰＴ⁃
ＦＥ 层厚度大。

图 ４　 钢基体厚度对扇形轴瓦平均半径处的油膜厚度和瓦面变形的影响

Ｆｉｇ ４　 Ｅｆｆｅｃｔｓ ｏｆ ｓｔｅｅｌ⁃ｂａｓｅ ｔｈｉｃｋｎｅｓｓ ｏｎ ｏｉｌ ｆｉｌｍ ｔｈｉｃｋｎｅｓｓ ａｎｄ ｐａｄ ｓｕｒｆａｃｅ ｄｅｆｏｒｍａｔｉｏｎ ａｌｏｎｇ ｔｈｅ ａｖｅｒａｇｅ ｒａｄｉｕｓ ｏｆ ｔｈｅ ｓｅｃｔｏｒ ｐａｄ

３　 结论
针对水力发电机组用大型扇形塑料－金属复合材料

瓦推力轴承摩擦学设计问题， 建立了考虑油膜三维温
度场和复合轴瓦热传导的热弹流接触模型， 分析了轴
瓦 ＰＴＦＥ 层和钢基体厚度对轴承润滑性能的影响， 给
出设计该类轴瓦的技术建议和参考。 主要结论如下：

（１） ＰＴＦＥ 层厚度对轴承性能有非常重大的影响。
太薄的 ＰＴＦＥ 层不能够有效降低轴承最大压力， 不利
于轴承接触强度提高； 过厚的 ＰＴＦＥ 材料对轴承的散

热、 弹流润滑状态、 瓦面接触强度和散热等都会造成
不利影响； 太厚的 ＰＴＦＥ 层反而导致轴承最大压力增
加， 轴承强度降低， 容易导致轴承的接触磨损发生；
尤其是会造成轴承接触温度随 ＰＴＦＥ 厚度增加迅速
升高。

（２） 钢基体厚度增加， 能够增加最小油膜厚度，
有利于保持轴承的弹流润滑状态， 且对瓦面接触强度
和最大接触温度的影响不大， 但钢基体厚度增加增大
了轴瓦的体积和质量。
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（３） 周向偏角随 ＰＴＦＥ 层厚度增加而增大， 但一
般不超过 １􀆰 １°； 随钢基体增厚， 周向偏角呈线性减
小。 总体上， 轴瓦结构对周向偏角影响较小。
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摘要： 针对含油膜润滑间隙铰接副的多体动力学问题， 采用挤压油膜润滑力约束替代运动学约束的方式构建间隙

铰模型， 并对比分析间隙铰在油膜润滑和干接触情况下的模型参数 （如油液黏度、 间隙尺寸） 对机械系统动力学特性

的影响。 数值算例结果表明， 润滑油膜具有良好的减震效果， 使得系统动态性能各项指标接近于理想情况， 且最小油

膜厚度远大于安全值； 随着间隙增大或油液黏度减小时， 铰接副反力出现振荡， 系统刚性趋于严重， 特别是在油液黏

度较小时， 销轴与轴套接触面接触趋于频繁， 干接触和磨损可能性增大。
关键词： 间隙铰接副； 多体动力学； 流体润滑
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　 由 于制造、 装配和磨损等原因， 机械系统中的

铰接副常常含有间隙， 造成系统的振动， 产生噪声和

工作性能的衰退。 为了避免间隙铰干接触摩擦产生的

负面效应， 采用油膜润滑的方式， 将铰接副设计为滑

动轴承的形式， 可提高其工作性能。 干接触情况下的

间隙铰接副可表达为间隙杆［１－２］或接触碰撞模型［３－４］。
ＬＡＮＫＡＲＡＮＩ 与 ＮＩＫＲＡＶＥＳＨ［５］ 构建了能够反映间隙

铰接接触碰撞及能量损失的连续碰撞模型， 并在含接

触问题的多体系统分析中得到应用。 ＦＬＯＲＥＳ 与

ＡＭＢＲÓＳＩＯ［６］应用此模型分析了具有间隙转动副的平

面多体系统动力学问题。 当考虑间隙铰存在油膜润滑

时， 可等效为滑动轴承， ＦＬＯＲＥＳ 等［７］ 采用经典的解

析模式获取油膜力， 并应用到多体系统中。 文献

［８］ 系统地研究了滑动轴承流体动力润滑的相关理

论， 提出了不同情况的油膜支撑力计算模型。 因此，
如果将油膜力替代干接触力， 并集成到多体动力学方

程中， 即可对含油膜润滑间隙铰的多体系统动态性能

进行分析。
本文作者在对含干接触铰接副多体系统进行动力

学分析的基础上［９］， 采用长轴承理论将油膜润滑力模

型引入多体动力学方程作为力约束来替代运动约束，
进而采用拉格朗日方法构建含油膜润滑铰的多体力学

分析框架， 并对干接触和油膜润滑情况下的含间隙铰

接副平面多体系统动力学特性规律进行了对比分析。



１　 含间隙铰接副的润滑油膜力模型

１􀆰 １　 润滑油膜力计算模型

针对机械系统中油膜润滑的铰接副， 采用基于短

轴承假设的动载滑动轴承油膜力计算模型［８］， 来构建

如图 １ 所示的含油膜润滑的间隙铰接副。

图 １　 滑动轴承润滑油膜力模型

Ｆｉｇ １　 Ｌｕｂｒｉｃａｔｉｏｎ ｆｉｌｍ ｌｏａｄ ｏｆ ｊｏｕｒｎａｌ ｂｅａｒｉｎｇ

在轴套中心定义局部坐标系 ξηζ， 则润滑 Ｒｅｙｎ⁃
ｏｌｄｓ 方程可表示为

ｈ３ 􀆟
２ｐ
􀆟ζ２

＝ ６μω
􀆟ｈ
􀆟φ

＋１２μ
􀆟ｈ
􀆟ｔ

＝ －６μωｄｓｉｎφ＋１２μ
􀆟ｈ
􀆟ｔ

＝ －６μωｄｓｉｎ（θ－β）＋１２μ
􀆟ｈ
􀆟ｔ

（１）

其中， 润滑油膜厚度 ｈ 及其对时间导数可表示为

ｈ＝ ｃ－ξｊｃｏｓθ－η ｊｓｉｎθ
􀆟ｈ
􀆟ｔ

＝ －ξ
·

ｊｃｏｓθ－η
·

ｊｓｉｎθ

ì

î

í
ïï

ïï
（２）

将式 （２） 代入式 （１） 可得到

􀆟２ｐ
􀆟ζ２

＝
６μ ω（ξｊｓｉｎθ－η ｊｃｏｓθ）－２（ ξ

·

ｊｃｏｓθ＋η
·

ｊｓｉｎθ）[ ]

（ｃ－ξｊｃｏｓθ－η ｊｓｉｎθ）
３

（３）
对式 （３） 进行积分， 可得到油膜压力分布：

ｐ（θ，ζ）＝
３μｚ２

ｈ３ ω（ξｊｓｉｎθ－η ｊｃｏｓθ）[ －

２（ ξ
·

ｊｃｏｓθ＋η
·

ｊｓｉｎθ） ] ＋Ｃ１ｚ＋Ｃ０ （４）
式中： Ｃ０ 和 Ｃ１ 为积分常数。

设 Ｂ 为轴承宽度， 并根据相应边界条件

ｐ＝ ０　 　 　 ｉｆζ＝ －Ｂ ／ ２
ｐ＝ ０ ｉｆζ＝Ｂ ／ ２{ （５）

　 　 式 （４） 可变为

ｐ（θ， ζ）＝
３μｚ２

ｈ３ ω ξｊｓｉｎθ－η ｊｃｏｓθ( )[ －

２ ξ
·

ｊｃｏｓθ＋η
·

ｊｓｉｎθ( ) ] （６）
油膜支撑力可由式 （６） 进行 ２ 次积分得到：

Ｆξ ＝ － ∫Ｂ ／ ２
－Ｂ ／ ２
∫２π

０
ｐ（θ，ζ）Ｒ ｊｃｏｓθｄθｄζ

Ｆη ＝ － ∫Ｂ ／ ２
－Ｂ ／ ２
∫２π

０
ｐ（θ，ζ）Ｒ ｊｓｉｎθｄθｄζ （７）

１􀆰 ２　 间隙铰接副空间位置模型

利用公式 （１） — （７） 来计算铰接副油膜力，
需要先构建图 ２ 所示的空间位置关系。 图中 ２ 个物体

ｉ、 ｊ 分别表示销轴和轴套， 其质心分别为 Ｏｉ、 Ｏｊ， 在

每个物体质心处固连局部坐标系 ｘ ｉＯｉｙ ｉ 和 ｘ ｊＯｊｙ ｊ， 整

体坐标系为 ＸＯＹ。 ２ 个局部坐标系在整个坐标系中的

位置矢量分别为 ｒｉ 和 ｒｊ。 点 Ｐ ｉ 和 Ｐ ｊ 分别为销轴和轴

套孔的中心。 销轴中心和轴套孔中心在其局部坐标系

的位置矢量分别为 Ｓｉ， Ｓｊ。 那么销孔和销轴的中心分

别在整体坐标系中的位置矢量可表示为

ｒｊ
Ｐ ＝ ｒｊ＋ＡｊＳｊ

ｒｉ
Ｐ ＝ ｒｉ＋ＡｉＳｉ （８）

式中： Ａｉ， Ａｊ 为坐标转换矩阵。
那么销轴和轴套孔的中心距矢量及其变化率可表

达为

ｅ·ｉｊ ＝ ｒ·ｊ
Ｐ－ｒ·ｉ

Ｐ （９）
绝对中心距可由下式计算

ｅ＝ ｅ ｉｊ
Ｔｅ ｉｊ （１０）

将中心距矢量归一化得到其单位矢量为

ｎ＝
ｅ ｉｊ

ｅ
（１１）

偏心率 ε 及其对时间的微分可表示为

ε＝
ｅ
ｃ

ε·＝ ｅ·

ｃ

ì

î

í

ï
ï

ï
ï

（１２）

根据式 （８） 知 ｎ＝［ｎｘ， ｎｙ］
Ｔ， 则

ｃｏｓγ
ｓｉｎγ

é

ë
êê

ù

û
úú ＝

ｎｘ

ｎｙ

é

ë

ê
ê

ù

û

ú
ú

（１３）

则偏心矢量与水平方向的夹角 γ ＝ ａｒｃｔａｎ
ｎｙ

ｎｘ
， 对

该式进行微分得到

γ·＝
ｅｘ ｅ

·
ｙ－ｅｙ ｅ

·
ｘ

ｅ２
（１４）
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图 ２　 平面间隙铰运动关系模型
Ｆｉｇ ２　 Ｐｌａｎａｒ ｒｅｖｏｌｕｔｅ ｊｏｉｎｔ ｗｉｔｈ ｃｌｅａｒａｎｃｅ ｉｎ ｍｕｌｔｉｂｏｄｙ ｓｙｓｔｅｍ

２　 含间隙铰接副曲柄滑块机构动力学模型
如图 ３ 所示曲柄滑块机构， 考虑连接连杆和滑块

的铰接副存在间隙， 且铰接副间隙存在润滑油膜。 该
机构具有 ３ 个自由度， 取滑块水平位置 ｘ， 曲柄转角
θ１ 和连杆与水平线夹角 θ２ 为广义坐标， 即广义坐标

矢量 ｑ＝ ｘ， θ１， θ２{ } Ｔ。 Ｃ１ 和 Ｃ２ 分别为曲柄和连杆的
质心， 并位于各自的中心。 根据拉格朗日动力学方
程［１０］：
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式中： Ｔ 是曲柄滑块机构的动能； Ｑ ｊ 为广义力， 且
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其中， ｖｃ，ｉ和 ωｃ，ｉ分别为构件 ｉ 的质心速度和角速度；
ｑ ｊ 是广义坐标； Ｑ ｊ 是与广义坐标对应得广义力， Ｆｉ

是作用在质心处的等效力； Ｍｉ 是等效力矩。

图 ３　 含平面间隙铰接副曲柄滑块机构
Ｆｉｇ ３　 Ｃｒａｎｋ ｓｌｉｄｅｒ ｍｅｃｈａｎｉｓｍ ｗｉｔｈ ａ ｌｕｂｒｉｃａｔｅｄ ｃｌｅａｒａｎｃｅ

针对图 ３ 所示曲柄滑块机构， 其动能可表达为
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式中： Ｉｃ，ｉ是构件 ｉ 质心处的转动惯量。 具体代入物理
参数， 可得 Ｔ 的详细计算公式为
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基于式 （１８）， 并假定曲柄匀速转动， 即 θ１ ＝ωｔ＋
θ０ （其中， ω 为曲柄角速度， θ０ 是初始角位置）， 则

曲柄滑块机构的动力学方程为
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式中： Ｆｃ 为合成油膜力的幅值； ψ 为 Ｆｃ 的方向角，
且 ψ＝γ＋φ。

进一步可知， 使得曲柄以速度 ω 恒速转动所需

的驱动力矩可由下式计算
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３　 例证计算

下面将利用图 ３ 所示的曲柄滑块机构， 研究铰接

副间隙为干接触和有油膜润滑情况下机构动态响应。
其中， 间隙铰接副干接触模型可参考文献 ［７］。 为方

便分析， 只考虑连杆和滑块的连接铰接副， 其他运动

副均视为理想情况。 初始时刻， 间隙铰接副销轴与轴

套的中心重合。 曲柄作为驱动件， 且以转速 ６ ０００
ｒ ／ ｍｉｎ恒速转动。 该机构结构尺寸及材料参数见表 １、 ２。

表 １　 曲柄滑块机构参数

Ｔａｂｌｅ １　 Ｓｔｒｕｃｔｕｒａｌ ｐａｒａｍｅｔｅｒｓ ｏｆ ｃｒａｎｋ⁃ｓｌｉｄｅｒ ｍｅｃｈａｎｉｓｍ

名称 质量 ｍ ／ ｋｇ 长度 ｌ ／ ｍ 转动惯量 Ｉ ／ （ｋｇ·ｍ２）
曲柄 ０．１５ ０．０５ ６．３２×１０－５

连杆 ０．２１ ０．１２ ３．０４×１０－４

滑块 ０．２７ －－ －－

表 ２　 销轴与轴套的尺寸及材料参数

Ｔａｂｌｅ ２　 Ｍａｔｅｒｉａｌ ａｎｄ ｄｉｍｅｎｓｉｏｎ ｏｆ ｊｏｉｎｔ

参数 数值

轴套半径 ８ ｍｍ
销轴半径 ７．８、 ７．６ ｍｍ

销轴及轴套长度 ６０ ｍｍ
弹性模量 ２０７ ＧＰａ
泊松比 ０．３

恢复系数 ０．９
油液黏度 ４００ ｍＰａ·ｓ

０２ 润滑与密封 第 ４２ 卷



数值计算中， 待计算稳定后取曲柄转两转的时段

内的结果予以分析。 图 ４—７ 显示了间隙为 ０􀆰 ２ ｍｍ，
油液黏度为 μ＝ ４００ ｍＰａ·ｓ 时， 间隙铰接副在油膜润

滑和干接触情况下， 曲柄驱动力矩、 铰接副反力、 销

轴相对轴套的轴心轨迹和最小油膜厚度的情况。 可

知， 油膜润滑可显著降低间隙铰接副元素间的冲击碰

撞， 曲柄驱动力矩和铰接副反力与理想约束情况下非

常接近。 相对而言， 无润滑干接触时， 系统振动加

剧， 驱动力矩和铰接副反力出现局部突出峰值的情

况。 图 ６ 所示销轴轴心轨迹也显示了油膜力很好地隔

离了铰接副销轴的轴套， 而干接触情况下销轴与轴套

有频繁接触。 另外， 最小油膜厚度是衡量油膜轴承润

滑性能的重要指标， 可定义为 ｈｍｉｎ ＝ ｃ （１－ε）。 通常

最小油膜厚度不低于轴承直径的 ０􀆰 ０２５％， 即可认为

是安全的。 图 ７ 所示最小油膜厚度显然远大于安全油

膜厚度， 表现出良好的润滑效果。

图 ４　 作用于曲柄的驱动力矩

Ｆｉｇ ４　 Ｄｒｉｖｉｎｇ ｍｏｍｅｎｔ ｏｆ ｃｒａｎｋ （ａ） ｌｕｂｒｉｃａｔｅｄ ｆｏｒｃｅ ｍｏｄｅｌ；
（ｂ） ｄｒｙ ｃｏｎｔａｃｔ ｍｏｄｅｌ

图 ５　 间隙铰接副的约束反力

Ｆｉｇ ５　 Ｊｏｉｎｔ ｒｅａｃｔｉｏｎ ｆｏｒｃｅ （ａ） ｌｕｂｒｉｃａｔｅｄ ｆｏｒｃｅ ｍｏｄｅｌ；
（ｂ） ｄｒｙ ｃｏｎｔａｃｔ ｍｏｄｅｌ

图 ６　 间隙铰接副销轴轴心轨迹

Ｆｉｇ ６　 Ｊｏｕｒｎａｌ ｃｅｎｔｅｒ ｔｒａｊｅｃｔｏｒｙ ｉｎｓｉｄｅ ｔｈｅ ｂｅａｒｉｎｇ （ａ） ｌｕｂｒｉｃａｔｅｄ
ｆｏｒｃｅ ｍｏｄｅｌ； （ｂ） ｄｒｙ ｃｏｎｔａｃｔ ｍｏｄｅｌ
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图 ７　 最小油膜厚度

Ｆｉｇ ７　 Ｍｉｎｉｍｕｍ ｏｉｌ ｆｉｌｍ ｔｈｉｃｋｎｅｓｓ

根据公式 （１） 可知， 间隙尺寸和油液黏度是影

响系统动态性能的主要输出参数。 下面将分析另外 ２
种情况下的铰接副反力和销轴轴心轨迹： （ａ） 保持

油液黏度为 μ＝ ４００ ｍＰａ·ｓ 时， 间隙增大为 ０􀆰 ４ ｍｍ；
（ｂ） 保持间隙为 ０􀆰 ２ ｍｍ， 油液黏度变为 μ ＝ １００
ｍＰａ·ｓ。 如图 ８ 所示， 当油液黏度不变而间隙增大

为 ０􀆰 ４ ｍｍ 时， 铰接副油膜支持力出现峰值突变的情

况， 但是销轴和轴套还是被油膜很好地隔离。 如图 ９
所示， 当间隙不变而油液黏度减小时， 铰接副反力有

相对更严重的振荡， 且由于油液黏度较低， 销轴与轴

套接触面更加逼近， 意味着发生油膜破裂直接接触的

可能性更大， 从而意味着磨损更为严重。

图 ８　 油液黏度为 ４００ ｍＰａ·ｓ 及间隙为 ０􀆰 ４ ｍｍ 时， 间隙

铰接副的约束反力和轴心轨迹

Ｆｉｇ ８　 Ｊｏｉｎｔ ｒｅａｃｔｉｏｎ ｆｏｒｃｅ （ａ） ａｎｄ ｊｏｕｒｎａｌ ｃｅｎｔｅｒ ｔｒａｊｅｃｔｏｒｙ ｉｎｓｉｄｅ
ｔｈｅ ｂｅａｒｉｎｇ （ｂ） ｗｈｅｎ ｔｈｅ ｏｉｌ ｖｉｓｃｏｓｉｔｙ ｉｓ ４００ ｍＰａ·ｓ
ａｎｄ ｔｈｅ ｃｌｅａｒａｎｃｅ ｉｓ ０􀆰 ４ ｍｍ

图 ９　 油液黏度为 １００ ｍＰａ·ｓ 及间隙为 ０􀆰 ２ ｍｍ 时， 间隙

铰接副的约束反力和轴心轨迹

Ｆｉｇ ９　 Ｊｏｉｎｔ ｒｅａｃｔｉｏｎ ｆｏｒｃｅ （ａ） ａｎｄ ｊｏｕｒｎａｌ ｃｅｎｔｅｒ ｔｒａｊｅｃｔｏｒｙ ｉｎｓｉｄｅ
ｔｈｅ ｂｅａｒｉｎｇ （ｂ） ｗｈｅｎ ｔｈｅ ｏｉｌ ｖｉｓｃｏｓｉｔｙ ｉｓ １００ ｍＰａ·ｓ
ａｎｄ ｔｈｅ ｃｌｅａｒａｎｃｅ ｉｓ ０􀆰 ２ ｍｍ

４　 结论

（１） 油膜润滑铰具有吸振降噪的效果， 将挤压油

膜力模型和间隙铰运动关系模型集成， 可实现对含润

滑油膜间隙铰接副的多体动力学的分析。
（２） 合理的间隙尺寸和油液黏度情况下， 系统动

态性能各项指标接近于理想情况， 最小油膜厚度远大

于安全值。 间隙较大或油液黏度较小时， 铰接副反力

均出现振荡和峰值突然加剧的情况， 系统刚性趋于严

重。 且在油液黏度较小时， 销轴与轴套接触面接触趋

于频繁， 磨损可能性增大。
（３） 所构建含润滑油膜间隙铰接副的刚体动力学

分析框架， 具有较强的通用性， 为机械系统摩擦学设

计具有普适性意义。
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摘要： 摩擦热导致的温升对摩擦副的稳定性有重要影响， 而以往对摩擦热及其在界面的分配有广泛的理论研究，
但多乏实验测试的验证。 实际摩擦过程中由于界面变化的复杂性， 摩擦热的分配情况可能与理论预测不同。 使用动态

热电偶和红外测温的方法对摩擦表面温升进行测量， 并使用有限元方法对摩擦界面温度分配进行分析。 有限元计算结

果表明， 固定摩擦副的导热系数高于运动摩擦副时， 摩擦热分配呈现明显的时变特征。 实验测量与有限元分析的对比

表明， 材料导热系数会影响磨损界面层对摩擦热的分配； 当固定摩擦副的导热系数高于运动摩擦副时， 输入固定摩擦

副的热量的比例会降低， 反之则会升高。
关键词： 滑动摩擦； 摩擦热分配； 动态热电偶； 红外测温
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（Ｓｔａｔｅ Ｋｅｙ Ｌａｂｏｒａｔｏｒｙ ｏｆ Ｔｒｉｂｏｌｏｇｙ，Ｔｓｉｎｇｈｕａ Ｕｎｉｖｅｒｓｉｔｙ，Ｂｅｉｊｉｎｇ １０００８４，Ｃｈｉｎａ）
Ａｂｓｔｒａｃｔ：Ｔｈｅ ｔｅｍｐｅｒａｔｕｒｅ ｒｉｓｉｎｇ ｃａｕｓｅｄ ｂｙ ｆｒｉｃｔｉｏｎａｌ ｈｅａｔ ｐｌａｙｓ ａ ｓｉｇｎｉｆｉｃａｎｔ ｒｏｌｅ ｉｎ ｔｈｅ ｍａｔｅｒｉａｌ ｓｔａｂｉｌｉｔｙ ｏｆ ｔｈｅ ｍｏｖｉｎｇ

ｐａｒｔｓ．Ｄｅｓｐｉｔｅ ｔｈｅ ｅｘｔｅｎｓｉｖｅ ｔｈｅｏｒｅｔｉｃａｌ ａｎａｌｙｓｉｓ ｏｆ ｔｈｅ ｐｒｅｖｉｏｕｓ ｓｔｕｄｉｅｓ ｏｎ ｆｒｉｃｔｉｏｎａｌ ｈｅａｔ ｄｉｓｔｒｉｂｕｔｉｏｎ，ｔｈｅｒｅ ｉｓ ｎｏｔ ｅｎｏｕｇｈ ｅｘ⁃
ｐｅｒｉｍｅｎｔａｌ ｃｏｎｆｉｒｍａｔｉｏｎ ｔｏ ｔｅｓｔ ｔｈｅｓｅ ｔｈｅｏｒｉｅｓ．Ｓｉｎｃｅ ｔｈｅ ｃｏｍｐｌｅｘ ｉｎｔｅｒａｃｔｉｏｎｓ ｂｅｔｗｅｅｎ ｔｈｅ ｓｌｉｄｉｎｇ ｂｏｄｉｅｓ ｄｕｒｉｎｇ ａｎ ａｃｔｕａｌ
ｓｌｉｄｉｎｇ，ｔｈｅ ａｃｔｕａｌ ｈｅａｔ ｄｉｓｔｒｉｂｕｔｉｏｎ ｍａｙ ｄｉｆｆｅｒ ｆｒｏｍ ｔｈｅ ｔｈｅｏｒｅｔｉｃａｌ ｐｒｅｄｉｃｔｉｏｎｓ．Ｔｈｅ ｉｎｔｅｒｆａｃｅ ａｎｄ ｂｕｌｋ ｔｅｍｐｅｒａｔｕｒｅ ｒｉｓｉｎｇ ｏｆ
ａ ｐｉｎ⁃ｏｎ⁃ｐｌａｔｅ ｆｒｉｃｔｉｏｎ ｐａｉｒｓ ｄｕｒｉｎｇ ｓｌｉｄｉｎｇ ｆｒｉｃｔｉｏｎ ｅｘｐｅｒｉｍｅｎｔ ｗｅｒｅ ｍｅａｓｕｒｅｄ ｕｓｉｎｇ ｔｈｅ ｄｙｎａｍｉｃ ｔｈｅｒｍｏｃｏｕｐｌｅ ｍｅｔｈｏｄ ａｎｄ
ｉｎｆｒａｒｅｄ ｓｐｅｃｔｒｏｓｃｏｐｙ，ａｎｄ ｔｈｅ ｍｅａｓｕｒｅｄ ｄａｔａ ｗｅｒｅ ｃｏｍｐａｒｅｄ ｔｏ ｔｈｅ ｃｏｒｒｅｓｐｏｎｄｉｎｇ ｆｉｎｉｔｅ ｅｌｅｍｅｎｔ ｍｏｄｅｌ．Ｔｈｅ ｆｉｎｉｔｅ ｅｌｅｍｅｎｔ
ａｎａｌｙｓｉｓ ｓｈｏｗｓ ｔｈａｔ ｗｈｅｎ ｔｈｅ ｔｈｅｒｍａｌ ｃｏｎｄｕｃｔｉｖｉｔｙ ｏｆ ｔｈｅ ｓｔａｔｉｏｎａｒｙ ｂｏｄｙ ｉｓ ｇｒｅａｔｅｒ ｔｈａｎ ｔｈａｔ ｏｆ ｔｈｅ ｍｏｖｉｎｇ ｂｏｄｙ，ｔｈｅ ｆｒｉｃ⁃
ｔｉｏｎａｌ ｈｅａｔ ｄｉｓｔｒｉｂｕｔｉｏｎ ｍａｙ ｄｉｓｐｌａｙ ｔｉｍｅ⁃ｄｅｐｅｎｄｅｎｔ ｃｈａｒａｃｔｅｒｉｓｔｉｃｓ．Ｔｈｅ ｃｏｍｐａｒｉｓｏｎ ｂｅｔｗｅｅｎ ｔｈｅ ｅｘｐｅｒｉｍｅｎｔ ａｎｄ ｆｉｎｉｔｅ ｅｌｅ⁃
ｍｅｎｔ ｍｏｄｅｌ ｒｅｓｕｌｔｓ ｓｈｏｗ ｔｈａｔ ｔｈｅ ｓｕｒｆａｃｅ ｆｉｌｍｓ ｆｏｒｍｅｄ ａｓ ａ ｒｅｓｕｌｔ ｏｆ ａｄｈｅｓｉｖｅ ｗｅａｒ ｃａｎ ｈａｖｅ ａ ｃｏｍｐｌｅｘ ｉｍｐａｃｔ ｏｎ ｔｈｅ ｆｒｉｃ⁃
ｔｉｏｎａｌ ｈｅａｔ ｄｉｓｔｒｉｂｕｔｉｏｎ：Ｗｈｅｎ ｔｈｅ ｔｈｅｒｍａｌ ｃｏｎｄｕｃｔｉｖｉｔｙ ｏｆ ｔｈｅ ｓｔａｔｉｏｎａｒｙ ｂｏｄｙ ｉｓ ｈｉｇｈｅｒ ｔｈａｎ ｔｈａｔ ｏｆ ｔｈｅ ｍｏｖｉｎｇ ｂｏｄｙ，ｔｈｅ
ｓｕｒｆａｃｅ ｆｉｌｍ ｔｅｎｄｓ ｔｏ ｄｅｃｒｅａｓｅ ｔｈｅ ａｍｏｕｎｔ ｏｆ ｆｒｉｃｔｉｏｎａｌ ｈｅａｔ ｆｌｏｗｉｎｇ ｉｎｔｏ ｔｈｅ ｓｔａｔｉｏｎａｒｙ ｂｏｄｙ，ａｎｄ ｖｉｃｅ ｖｅｒｓａ．

Ｋｅｙｗｏｒｄｓ：ｓｌｉｄｉｎｇ ｆｒｉｃｔｉｏｎ；ｆｒｉｃｔｉｏｎａｌ ｈｅａｔ ｄｉｓｔｒｉｂｕｔｉｏｎ；ｄｙｎａｍｉｃ ｔｈｅｒｍｏｃｏｕｐｌｅ ｍｅｔｈｏｄ；ｉｎｆｒａｒｅｄ ｓｐｅｃｔｒｏｓｃｏｐｙ

　 两物体滑动摩擦过程中大部分的动能会转变为内

能， 以摩擦热的形式耗散［１－２］。 摩擦热导致的界面温

升对摩擦副的热机械性质、 材料的稳定性及运动的可

靠性均有重要影响， 是摩擦学领域的一个基本研究课

题。 为了更好地理解摩擦生热的机制并预测摩擦界面

温升， 国内外研究者建立了多种模型及理论分析方

法［３－７］， 而这些方法一般通过输入摩擦副两对偶材料

的摩擦热功率来计算界面温度。 因此， 摩擦热在摩擦

副两接触表面的分配情况对界面温升的计算尤为重

要， 同时， 对摩擦生热机制的研究也有重要理论

价值。
为了研究摩擦界面的热分配情况， 定义摩擦界面

单位面积总热功率为 ｑ ｔｏｔａｌ， 传入固定摩擦副 Ａ 和运动

摩擦副 Ｂ 的单位面积热功率分别为 ｑＡ 和 ｑＢ， 则有

ｑ ｔｏｔａｌ ＝ ｑＡ＋ｑＢ， 定义摩擦热分配系数 α ＝ ｑＡ ／ ｑ ｔｏｔａｌ
［６］。 对

于 α 的计算， 一种理论是 ＢＬＯＫ 理论［３］， 假设两摩擦
副表面最高温度相等， 从而计算 α［６］。 这时， α 可以
看成摩擦界面总热功率 ｑ ｔｏｔａｌ和转入固定摩擦副 Ａ 的热

功率 ｑＡ 的比值： α ＝ ｑＡ ／ ｑ ｔｏｔａｌ。 另外， ＪＡＥＧＥＲ［４］ 提出

了假设两摩擦副表面平均温度相等， 从而计算 α 的

方法， 并得到了实验验证［８］。 更广义地讲， α 是在接



触区域里随 ｘ、 ｙ 空间变化的函数， 这时则需要两摩

擦副温度在接触面所有点 （ ｘ， ｙ） 上连续。 为了实

现该数值计算， 一般使用有限元方法［９－１３］。 计算结果

表明， 设定接触面所有点温度连续方法得到的热分配

系数接近 ＢＬＯＫ 公式［１４－１５］， 因此， 准确度要求不高

时可近似用 ＢＬＯＫ 或 ＪＡＥＧＥＲ 的方法来估计摩擦热分

配系数［１６］。
虽然对摩擦热分配有上述广泛的理论研究， 但

是， 大多缺乏对应的实验验证以及对实际摩擦工况的

详细分析。 在实际摩擦过程中， 摩擦热在界面的分配

会受到两摩擦副材料性质以及由于磨损或氧化等形成

的界面层的影响。 这种情况下， 摩擦热分配系数 α
不仅是空间的函数， 而且也是时间的函数。 因此， 本

研究作者通过实验测量与有限元计算的对比分析， 系

统研究了实际工况下摩擦热分配的时变特征及其机

制， 研究结果揭示出实际工况下摩擦热分配的复杂机

制， 对摩擦热的理论研究具有一定的指导意义。
１　 实验装置及方法

摩擦热测量装置如图 １ 所示。 摩擦实验在多功能

摩擦磨损试验机 ＵＭＴ⁃２ （Ｃｅｎｔｅｒ ｆｏｒ Ｔｒｉｂｏｌｏｇｙ， Ｉｎｃ􀆰 ）
上进行， 摩擦副形式为销－盘。 固定端 Ａ 接触部分为

直径 ８ ｍｍ 的球， 粗糙度 Ｒａ２􀆰 ５ μｍ。 滑动端 Ｂ 做往

复运动， 尺寸为 ４０ ｍｍ×４０ ｍｍ×５ ｍｍ， 接触表面粗糙

度 Ｒａ１ μｍ。 法向载荷为 ２􀆰 ５ ～ １２􀆰 ５ Ｎ， 滑动速度为

０􀆰 １～０􀆰 ３１ ｍ ／ ｓ， 摩擦时间为 １８０ ｓ。 实验环境温度为

２０ ℃， 相对湿度为 １０％。

图 １　 摩擦热测量装置示意图

Ｆｉｇ １　 Ｓｃｈｅｍａｔｉｃ ｏｆ ｔｈｅ ｅｘｐｅｒｉｍｅｎｔ ａｐｐａｒａｔｕｓ

摩擦界面温度采用动态热电偶方法进行测量， 该

方法最早是为了测量刀具之间的温度而首次提出［１７］。
动态热电偶方法将摩擦副接触点作为一个热电偶对，
通过直接测量摩擦界面由于温升而产生的热电势来计

算表面温度［６］。 如图 １ 所示， 实验使用 ＵＪ３３Ｄ⁃１ 电位

差计 （上海正阳仪表厂） 测量摩擦接触点和标准点

（冰水混合物， ０ ℃） 的电位差， 计算得到的温度即

为摩擦界面平均温度［１８］。 热电势采样频率为 １０ Ｈｚ，
分辨率为 ０􀆰 ５ μＶ。 为了减少测量误差， 实验选用几

种热电效应较强的材料作为摩擦副： 铜镍合金 （４５％
铜， ５５％ 镍） － 纯镍 （ Ｎ４）， 纯铜 （ Ｃ１１０） ⁃纯 镍

（Ｎ４）， 其中纯镍都作为滑动端 Ｂ。 在下面分析和讨

论中， ２ 种摩擦副分别简写作 Ｃｕ⁃Ｎｉ， Ｃｕ⁃Ｎｉ， 材料性

质如表 １ 所示。

表 １　 摩擦副材料的材料性质

Ｔａｂｌｅ １　 Ｍａｔｅｒｉａｌ ｐｒｏｐｅｒｔｉｅｓ ｏｆ ｔｈｅ ｆｒｉｃｔｉｏｎ ｐａｉｒｓ

材料 弹性模量 Ｅ ／ ＧＰａ 导热系数 ｋ ／ （Ｗ·ｍ－１·Ｋ－１） 密度 ρ ／ （ｋｇ·ｍ－３） 比热容 ｃ ／ （Ｊ·ｋｇ－１·Ｋ－１） 表面发射率 ε
铜镍合金（ＣＮ） １６２ １９．５ ８ ９００ ３９０ ０．３５

纯铜（Ｃｕ） １２８ ３８５ ８ ９４０ ３８５ ０．０３
纯镍（Ｎｉ） ２００ ９０．９ ８ ９０８ ４４４ ０．０５

　 　 为了测量摩擦副温度的体相分布， 使用 ＩｍａｇｅＩＲ
８ ３００ 红外热像仪 （ＩｎｆｒａＴｅｃ） 对固定摩擦副 Ａ 的侧面

进行拍摄， 采集频率为 ３􀆰 ３３ Ｈｚ。 为增强表面发射率

并减少反射的影响， Ａ 的侧面进行了黑色环氧材料

（ε＝ ０􀆰 ８） 喷涂。 最终通过图像分析软件选取侧面一

点 ａ （图 １） 进行温度分析。
２　 实验结果

为了得到动态热电势与界面温升的对应关系， 使

用电加热炉进行了标定， 结果如图 ２ 所示。 使用该曲

线对界面温度进行换算得到图 ３ 所示典型实验结果，
可以发现摩擦界面平均温度在摩擦初始阶段迅速上升

后很快达到稳定， 而摩擦副侧面温度一直缓慢上升。

图 ２　 热电偶标定实验结果 （７􀆰 ５ Ｎ， ０􀆰 ２０７ ｍ ／ ｓ）
Ｆｉｇ ２　 Ｔｈｅｒｍｏｃｏｕｐｌｅ ｃａｌｉｂｒａｔｉｏｎ ｅｘｐｅｒｉｍｅｎｔ ｒｅｓｕｌｔｓ

（７􀆰 ５ Ｎ， ０􀆰 ２０７ ｍ ／ ｓ）
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图 ３　 平均界面温度与体积温度的典型曲线

（７􀆰 ５ Ｎ， ０􀆰 ２０７ ｍ ／ ｓ）
Ｆｉｇ ３　 Ｔｙｐｉｃａｌ ｍｅａｓｕｒｅｍｅｎｔ ｆｏｒ ｔｈｅ ａｖｅｒａｇｅ ｉｎｔｅｒｆａｃｅ ｔｅｍｐｅｒａｔｕｒｅ

ａｎｄ ｂｕｌｋ ｔｅｍｐｅｒａｔｕｒｅ （７􀆰 ５ Ｎ， ０􀆰 ２０７ ｍ ／ ｓ）

３　 仿真方法与结果

有限元仿真使用 ＣＯＭＳＯＬ Ｍｕｌｔｉｐｈｙｓｉｃｓ ５􀆰 ２ 软件

进行。 三维几何模型按照实际摩擦实验进行设置， 由

于文中旨在分析摩擦热在界面的分配而非界面绝对温

度， 根据以往的理论及数值分析［１９－２１］， 产热面积的

大小对 α 的分析影响很小， 为了简单起见， 使用赫

兹接触理论。 因此， 摩擦界面设置为边界热源， 其单

位面积热功率为

ｑ ｔｏｔａｌ ＝μＦＺｖ ／ Ａ （１）
式中： μ 为摩擦因数； ＦＺ 为法向载荷； ｖ 为滑动速

度； Ａ 为 Ｈｅｒｔｚ 接触面积。
摩擦界面网格各节点设置为上下摩擦副共享， 从而

保证了温度在界面的连续性， 边界条件的设置见表 ２。

表 ２　 ＦＥ 模型边界条件设置

Ｔａｂｌｅ ２　 Ｂｏｕｎｄａｒｙ ｃｏｎｄｉｔｉｏｎｓ ｏｆ ｔｈｅ ＦＥ ｍｏｄｅｌ
边界 边界条件 公式

最上端、最下端 绝热 －ｎ·ｑ＝ ０

摩擦副侧面

自然对流

（固定摩擦副）
ｑｏ ＝ｈ·（Ｔｅｘｔ－Ｔ）

ｈ＝ｈａｉｒ（Ｌ， ｐＡ， Ｔｅｘｔ）

强制对流

（运动摩擦副）
ｑｏ ＝ｈ·（Ｔｅｘｔ－Ｔ）

ｈ＝ｈａｉｒ（Ｌ， ｖ， ｐＡ， Ｔｅｘｔ）
热辐射 －ｎ·ｑ＝εσ（Ｔ４

ｅｘｔ－Ｔ
４）

接触界面 边界热源 －ｎ·ｑ＝ ｑ ｔｏｔａｌ

图 ４ 所示为界面平均温度以及点 ａ 温度有限元仿

真结果与实验结果的对比。

图 ４　 实验测试与有限元计算结果的对比

Ｆｉｇ ４　 Ｃｏｍｐａｒｉｓｏｎ ｂｅｔｗｅｅｎ ｔｈｅ ｅｘｐｅｒｉｍｅｎｔ ａｎｄ ｔｈｅ ｆｉｎｉｔｅ ｅｌｅｍｅｎｔ ｃａｌｃｕｌａｔｉｏｎ ｒｅｓｕｌｔｓ （ａ） ａｖｅｒａｇｅ ｉｎｔｅｒｆａｃｅ ｔｅｍｐｅｒａｔｕｒｅ ｕｎｄｅｒ ｔｈｅ ｓｐｅｅｄ ｏｆ
０􀆰 ２０７ ｍ ／ ｓ； （ｂ） ａｖｅｒａｇｅ ｉｎｔｅｒｆａｃｅ ｔｅｍｐｅｒａｔｕｒｅ ｕｎｄｅｒ ｔｈｅ ｌｏａｄ ｏｆ １０ Ｎ； （ｃ） ｂｕｌｋ ｔｅｍｐｅｒａｔｕｒｅ ｕｎｄｅｒ ｔｈｅ ｓｐｅｅｄ ｏｆ ０􀆰 ２０７ ｍ ／ ｓ；
（ｄ） ｂｕｌｋ ｔｅｍｐｅｒａｔｕｒｅ ｕｎｄｅｒ ｔｈｅ ｌｏａｄ ｏｆ １０ Ｎ
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　 　 图 ４ 显示的界面温度是电位差计测得的热电势值

达到稳定值之后取得的平均值。 体积温度为红外摄像

机测试的点 ａ 温度达到稳定阶段后 （１８０ ｓ） 的平均

值。 可以发现， 界面温升的计算结果高于实验值， 主

要是由于接触面积设定不准确造成。 而对于体相温

度， 在不同载荷与速度条件下， Ｃｕ⁃Ｎｉ 的点 ａ 温度的

实验测量值均高于对应的计算值， 相反， Ｃｕ⁃Ｎｉ 的计

算值则均高于实验测量值。 由于体相温度更能够反映

热分配的情况， 因此， 该结果表明热分配明显受材料

性质的影响。
假设 ＢＬＯＫ 公式， 在接触面上对热功率进行积

分， 计算出输入上摩擦副的热功率及摩擦界面总热功

率， 从而得出摩擦热分配系数 α。 图 ５ 所示为热分配

系数随时间变化的典型计算结果。 随摩擦过程的进

行， Ｃｕ⁃Ｎｉ 的摩擦热分配系数几乎不变， 但 Ｃｕ⁃Ｎｉ 的
热分配系数随时间逐渐降低。 这表明输入固定纯铜摩

擦副的热功率在摩擦过程中随时间减少。 对 Ｃｕ⁃Ｎｉ 摩
擦副 α 值在不同载荷和速度条件下的变化与 ＫＥＮＮＥ⁃

ＤＹ 的理论［６］进行对比， 如图 ６ 所示， 可以发现起始

阶段 Ｃｕ⁃Ｎｉ 的 α 值与理论计算接近， 但随着摩擦时间

延长 α 的计算值逐渐偏离理论预测。

图 ５　 有限元计算中典型的摩擦热分配系数曲线

（７􀆰 ５ Ｎ， ０􀆰 ２０７ ｍ ／ ｓ）
Ｆｉｇ ５　 Ｔｙｐｉｃａｌ ＦＥ ｃａｌｃｕｌａｔｉｏｎ ｒｅｓｕｌｔ ｆｏｒ ｔｈｅ ｈｅａｔ ｐａｒｔｉｔｉｏｎ ｆａｃｔｏｒ

（７􀆰 ５ Ｎ， ０􀆰 ２０７ ｍ ／ ｓ）

图 ６　 Ｃｕ⁃Ｎｉ 的摩擦热分配系数计算结果 （ａ） 恒定速度 （０􀆰 ２０７ ｍ ／ ｓ） （ｂ） 恒定载荷 （１０ Ｎ）
Ｆｉｇ ６　 Ｃａｌｃｕｌａｔｅｄ ｒｅｓｕｌｔｓ ｆｏｒ ｔｈｅｈｅａｔ ｐａｒｔｉｔｉｏｎ ｆａｃｔｏｒ ｆｏｒ Ｃｕ⁃Ｎｉ； （ａ） ｃｏｎｓｔａｎｔ ｓｐｅｅｄ （０􀆰 ２０７ ｍ ／ ｓ）； （ｂ） ｃｏｎｓｔａｎｔ ｌｏａｄ （１０ Ｎ）

４　 分析与讨论

根据以上结果， Ｃｕ⁃Ｎｉ 摩擦副热分配系数随时间
降低， 而 Ｃｕ⁃Ｎｉ 则基本不随时间变化， 该差异考虑是

由于材料导热系数不同导致的。 对于 Ｃｕ⁃Ｎｉ 摩擦副，
固定端铜镍合金 （ＣＮ） 的导热系数小于运动端纯镍

（Ｎｉ）。 因此， 界面产生的摩擦热大部分会通过运动

端铜镍耗散， 所以 Ｃｕ⁃Ｎｉ 的 α 值很低， 且没有明显的

时变特征。 而对于 Ｃｕ⁃Ｎｉ 摩擦副， 固定端纯铜 （Ｃｕ）
的导热系数远高于运动端纯镍 （Ｎｉ）， 摩擦开始之后

界面产生的摩擦热相当大的部分会进入固定端纯铜。
随着摩擦时间的延长， 纯铜体相温度迅速增加， 而温

度的上升会导致对新注入摩擦热流的排斥作用， 因

此， 输入固定摩擦副的热量比重随时间逐渐降低。

摩擦副体相温度实验测量值与有限元计算值因摩

擦副材料的不同而有所差异 （见图 ４）， 通过表面分

析可以发现， 该差异是由于摩擦副材料的导热系数与

摩擦界面层的综合效应导致的。 实际摩擦过程中， 由

于黏着磨损或氧化等机制， 界面处会形成不同于两体
相材料的第三层 Ｃ［２２－２３］。 此时， 接触区由原来的 Ａ－
Ｂ 接触转变成 Ｃ－Ｃ 接触， 因此， 接触区域的摩擦热

分配情况会受到 Ｃ 的影响。 实验对下试样磨痕表面

进行了扫描电子显微镜 （ ＳＥＭ） 观测以及能谱分析

（ＥＤＸ）， 结果如图 ７ 所示。 磨痕中存在有较多的铜元

素， 说明摩擦过程中有材料转移。 由于界面层 Ｃ 是

上下两摩擦副材料的共同产物， 其对摩擦热分配的作

用， 可以解释为减少 Ａ 和 Ｂ 本身材料性质对摩擦热
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分配的影响， 如图 ８ 所示。 也就是说， 当运动端 Ｂ 的

导热系数高于固定端 Ａ 时， 界面层 Ｃ 会减少流入 Ｂ
的摩擦热； 反之， 当固定端 Ａ 的导热系数高于运动

端 Ｂ 时， 界面层 Ｃ 会减少流入 Ａ 的摩擦热。 对于

Ｃｕ⁃Ｎｉ摩擦副， 实际摩擦过程中界面层会增加输入固

定摩擦副的热量比重， 所以点 ａ 的实验温度比计算温

度高。 而对于 Ｃｕ⁃Ｎｉ 摩擦副， 实际摩擦中界面层会减

少输入固定摩擦副的热量比重， 所以点 ａ 的实验温度

比计算温度低。 因此， 摩擦热的分配不仅受到摩擦副

两材料导热系数差异的影响， 同时还要综合考虑界面

层的影响。

图 ７　 纯镍板上的磨痕形貌及成分分析结果

Ｆｉｇ ７　 ＳＥＭ ｉｍａｇｅｓ ｏｆ ｔｈｅ ｗｅａｒ ｍｏｒｐｈｏｌｏｇｉｅｓ ａｎｄ ｔｈｅ ｃｏｒｒｅｓｐｏｎｄｉｎｇ ｃｏｍｐｏｓｉｔｉｏｎ ａｎａｌｙｓｉｓ

图 ８　 材料转移形成的界面层示意图

Ｆｉｇ ８　 Ｓｃｈｅｍａｔｉｃ ｏｆ ｔｈｅｆｏｒｍａｔｉｏｎ ｏｆ ｔｈｅ ｔｈｉｒｄ⁃ｂｏｄｙ ｌａｙｅｒ ｄｕｅ ｔｏ
ｍａｔｅｒｉａｌ ｔｒａｎｓｆｅｒ

５　 结论

（１） 固定摩擦副的导热系数高于运动摩擦副时，
摩擦热分配呈现明显的时变特征， 热分配系数 α 值

随时间逐渐减小。
（２） 摩擦热的分配系数 α 受摩擦副材料与界面

层的综合影响： 当摩擦副运动端导热系数高于固定端

时， 界面层会减少流入运动端的摩擦热； 反之， 当摩

擦副固定端导热系数高于运动端时， 界面层会减少流

入固定端的摩擦热。
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摘要： 针对工程中密封环端面温度难以测量的情况， 研究非接触式机械密封端面温度求解方法。 建立有限元传热

模型， 对密封环传热进行正向计算， 获得密封环稳态温度分布； 对有限元方程进行修改， 基于修改后所得计算结果使

用多项式拟合与 Ｔｒｅｆｆｔｚ 方程近似 ２ 种方法对端面温度进行预测， 并对 ２ 种方法的精度进行对比； 减少已知温度节点的

数量， 即相当于在工程中减少热电偶的使用数量， 在有限元方程中使用修改后的插值函数对剩余节点温度进行计算，
并以此插值函数讨论已知温度节点数量对计算结果的影响， 在确定最优值后对不同参数下的预测误差进行对比。 结果

表明： ２ 种预测方法所得结果误差都随着转速的增加而增大， 随密封介质温度的升高而减小， 但 Ｔｒｅｆｆｔｚ 方程所得的预

测效果要好于多项式； 经过计算发现使用 ４ 插值节点所得的结果与精确解吻合良好。
关键词： 非接触式； 机械密封； 热传递
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Ａｂｓｔｒａｃｔ：Ｔｈｅ ｓｏｌｕｔｉｏｎ ｍｅｔｈｏｄ ｏｆ ｔｈｅ ｅｎｄ ｓｕｒｆａｃｅ ｔｅｍｐｅｒａｔｕｒｅ ｏｆ ｎｏｎ⁃ｃｏｎｔａｃｔ ｍｅｃｈａｎｉｃａｌ ｓｅａｌｓ ｗａｓ ｒｅｓｅａｒｃｈｅｄ ｆｏｒ ｔｈｅ
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ｅｓｔａｂｌｉｓｈｅｄ，ａｎｄ ｔｈｅ ｈｅａｔ ｔｒａｎｓｆｅｒ ｏｆ ｔｈｅ ｓｅａｌ ｒｉｎｇ ｗａｓ ｃａｌｃｕｌａｔｅｄ ｔｏ ｏｂｔａｉｎ ｔｈｅ ｓｔｅａｄｙ ｓｔａｔｅ ｔｅｍｐｅｒａｔｕｒｅ ｄｉｓｔｒｉｂｕｔｉｏｎ．Ｔｈｅ ｆｉ⁃
ｎｉｔｅ ｅｌｅｍｅｎｔ ｅｑｕａｔｉｏｎ ｗａｓ ｍｏｄｉｆｉｅｄ，ｔｗｏ ｍｅｔｈｏｄｓ，ｔｈｅ ｐｏｌｙｎｏｍｉａｌ ｆｉｔｔｉｎｇ ａｎｄ Ｔｒｅｆｆｔｚ ｅｑｕａｔｉｏｎ ａｐｐｒｏｘｉｍａｔｉｏｎ ｗｅｒｅ ｐｒｅｓｅｎｔｅｄ
ｔｏ ｐｒｅｄｉｃｔ ｔｈｅ ｅｎｄ ｆａｃｅ ｔｅｍｐｅｒａｔｕｒｅ ｂａｓｅｄ ｏｎ ｔｈｅ ｍｏｄｉｆｉｅｄ ｃｏｍｐｕｔｅｄ ｒｅｓｕｌｔｓ，ａｎｄ ｔｈｅ ａｃｃｕｒａｃｙ ｏｆ ｔｈｅ ｔｗｏ ｍｅｔｈｏｄｓ ｗｅｒｅ ｃｏｍ⁃
ｐａｒｅｄ．Ｂｙ ｒｅｄｕｃｉｎｇ ｔｈｅ ｎｕｍｂｅｒ ｏｆ ｋｎｏｗｎ ｔｅｍｐｅｒａｔｕｒｅ ｎｏｄｅｓ，ｔｈｉｓ ｍｅａｎｓ ｔｈｅ ｒｅｄｕｃｉｎｇ ｏｆ ｔｈｅ ａｍｏｕｎｔ ｏｆ ｔｈｅｒｍｏｃｏｕｐｌｅ ｕｓｅｄ ｉｎ
ｅｎｇｉｎｅｅｒｉｎｇ，ｔｈｅ ｒｅｓｉｄｕａｌ ｎｏｄｅ ｔｅｍｐｅｒａｔｕｒｅ ｗａｓ ｃａｌｃｕｌａｔｅｄ ｂｙ ｕｓｉｎｇ ｔｈｅ ｍｏｄｉｆｉｅｄ ｉｎｔｅｒｐｏｌａｔｉｏｎ ｆｕｎｃｔｉｏｎ ｉｎ ｔｈｅ ｆｉｎｉｔｅ ｅｌｅｍｅｎｔ
ｅｑｕａｔｉｏｎ．Ｔｈｅ ｉｎｆｌｕｅｎｃｅ ｏｆ ｔｈｅ ｎｕｍｂｅｒ ｏｆ ｋｎｏｗｎ ｔｅｍｐｅｒａｔｕｒｅ ｎｏｄｅｓ ｏｎ ｔｈｅ ｃａｌｃｕｌａｔｉｏｎ ｒｅｓｕｌｔｓ ｗａｓ ｄｉｓｃｕｓｓｅｄ，ａｎｄ ｔｈｅ ｐｒｅｄｉｃ⁃
ｔｉｏｎ ｅｒｒｏｒｓ ｏｆ ｄｉｆｆｅｒｅｎｔ ｐａｒａｍｅｔｅｒｓ ｗｅｒｅ ｃｏｍｐａｒｅｄ ａｆｔｅｒ ｄｅｔｅｒｍｉｎｉｎｇ ｔｈｅ ｏｐｔｉｍａｌ ｖａｌｕｅ．Ｒｅｓｕｌｔｓ ｓｈｏｗ ｔｈａｔ ｔｈｅ ｒｅｓｕｌｔｓ ｏｂｔａｉｎｅｄ
ｆｒｏｍ ｔｈｅ ｔｗｏ ｍｅｔｈｏｄｓ ａｒｅ ａｌｌ ｉｎｃｒｅａｓｅｄ ｗｉｔｈ ｔｈｅ ｉｎｃｒｅａｓｅ ｏｆ ｔｈｅ ｒｏｔａｔｉｎｇ ｓｐｅｅｄ，ａｎｄ ｄｅｃｒｅａｓｅｄ ｗｉｔｈ ｔｈｅ ｉｎｃｒｅａｓｅ ｏｆ ｔｈｅ ｔｅｍ⁃
ｐｅｒａｔｕｒｅ ｏｆ ｔｈｅ ｓｅａｌｉｎｇ ｍｅｄｉｕｍ，ｂｕｔ ｔｈｅ ｐｒｅｄｉｃｔｅｄ ｒｅｓｕｌｔｓ ｏｆ ｔｈｅ Ｔｒｅｆｆｔｚ ｅｑｕａｔｉｏｎ ａｒｅ ｂｅｔｔｅｒ ｔｈａｎ ｔｈａｔ ｏｆ ｔｈｅ ｐｏｌｙｎｏｍｉａｌ．Ｔｈｅ
ｒｅｓｕｌｔｓ ｏｂｔａｉｎｅｄ ｂｙ ｕｓｉｎｇ ４ ｉｎｔｅｒｐｏｌａｔｉｏｎ ｎｏｄｅｓ ａｒｅ ｉｎ ｇｏｏｄ ａｇｒｅｅｍｅｎｔ ｗｉｔｈ ｔｈｅ ｅｘａｃｔ ｓｏｌｕｔｉｏｎｓ．

Ｋｅｙｗｏｒｄｓ：ｎｏｎ⁃ｃｏｎｔａｃｔ；ｍｅｃｈａｎｉｃａｌ ｓｅａｌ；ｈｅａｔ ｔｒａｎｓｆｅｒ

　 密封环和端面密封介质温度的确定在密封工作过

程中是非常重要的， 温度升高会导致密封介质的汽化

以及密封环较大的热变形， 从而影响密封性能并降低

使用寿命。 建立合适的数学模型可以较为准确地重现

物理现象的发生过程。
近些年来， 关于非接触式机械密封热传递问题已

经有 不 少 学 者 发 表 了 他 们 的 研 究 成 果。 例 如，
ＤＵＭＢＲＡＶＡ 和 ＭＯＲＡＲＩＵ［１］在考虑工作介质物理性质

的改变和密封环与周围流体的对流传热下对机械端面

密封的热流体动力性能进行了分析。 ＬＥＢＥＣＫ［２］ 在他

的书中总结了多种机械密封中的热传递机制。 ＰＡＳ⁃
ＣＯＶＩＣＩ 和 ＥＴＳＩＯＮ［３－４］提出了一种确定密封环热通量

的方法并获得了流体膜和密封环中的径向温度分布。
陆俊杰等［５］对高转速高压力下螺旋槽干气密封的端面



温度进行了测试与分析。 丁雪兴等［６－７］ 提出了接触式

机械密封密封摩擦截面温度分布分化的模型。 魏龙等

人［８－９］对接触式机械密封端面平均温度耦合计算方法

进行了研究。 郝木明等［１０］ 对螺旋槽液膜的密封特性

进行了相应的数值研究。 许静等人［１１］ 对微尺度下的

热黏效应进行了分析。 宋鹏云等［１２］ 基于热传导角提

出了机械密封密封环温度分布的计算方法。 ＢＬＡＳＩＡＫ
等［１３－１５］对非接触式机械密封的热传递与热变形问题

进行了研究并给出了相应的热流体动力模型。 ＢＬＡ⁃
ＳＩＡＫ 等［１６］首先使用变量分离理论和 Ｂｅｓｓｅｌ 级数对热

传导方程进行求解， 然后利用 Ｔｒｅｆｆｔｚ 方程对逆向传热

问题进行了求解， 并对 ２ 种算法得到的结果进行了对

比。 传热反问题可以分为边界反问题、 源相的确定以

及初始状态的确定等， 当计算域的边界上温度分布难

以测量或者热通量难以确定时， 就形成了边界反传热

问题。
本文作者首先对有限元公式进行推导， 并在已知

边界条件的情况下对密封环温度分布进行正向求解。
然后， 对有限元模型进行修改， 基于修改后模型计算

所得结果提出 ２ 种对端面温度分布进行预测的方法。
随后， 减少已知温度节点的数量， 修改插值函数并应

用于有限元方程对端面温度进行了预测， 讨论了已知

温度节点数量对插值结果的影响。 最后， 对不同参数

下使用最优节点数时的逆向预测误差进行了对比。
１　 密封模型

机械密封主要由动环与静环组成， 如图 １ 所示。
在动环背面施加的弹簧压力与介质压力构成了总体闭

合力， 使动静环端面贴合在一起， 在密封运转过程

中， 密封端面间的微米级流体润滑膜产生开启力， 使

得动静环端面分离， 当开启力与闭合力相等时， 密封

便可以稳定运行。 这里假设密封外侧介质为液体， 内

侧为气体。

图 １　 机械密封结构示意图

Ｆｉｇ １　 Ｓｔｒｕｃｔｕｒｅ ｏｆ ｔｈｅ ｍｅｃｈａｎｉｃａｌ ｓｅａｌ

　 　 对密封环模型进行简化并进行网格划分， 如图 ２
所示。

图 ２　 网格划分示意图

Ｆｉｇ ２　 Ｓｃｈｅｍａｔｉｃ ｄｉａｇｒａｍ ｏｆ ｇｒｉｄ ｄｉｖｉｓｉｏｎ

对式 （１） 使用 Ｇａｌｅｒｋｉｎ 法， 然后代入格林公式

后， 经推导后可求得轴对称温度场整体区域变分计算

的基本方程。
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对每个单元 （如图 ３ 所示） 构建插值函数进行

计算， 然后组装成整体矩阵， 即

ＫＴ＝Ｐ （２）
代入边界条件后便可求得整体温度分布。

图 ３　 等参单元示意图

Ｆｉｇ ３　 Ｓｃｈｅｍａｔｉｃ ｄｉａｇｒａｍ ｏｆ ａｎ ｐａｒａｍｅｔｅｒ ｅｌｅｍｅｎｔ

２　 端面温度求解

利用推导的有限元方程， 对密封环二维稳态温度

分布进行计算， 模拟参数与参考文献 ［１７］ 中提供

的参数相同， 如表 １ 所示。
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表 １　 几何及操作参数

Ｔａｂｌｅ １　 Ｇｅｏｍｅｔｒｙ ａｎｄ ｏｐｅｒａｔｉｏｎ ｐａｒａｍｅｔｅｒｓ

变量 参数值

内径 ｒｉ ／ ｍｍ ４０
外径 ｒｏ ／ ｍｍ ４５

密封环厚度 ｚ ／ ｍｍ ５
角速度 ω ／ （ ｒａｄ·ｓ－１） ３００
密封间隙高度 ｈ ／ ｍｍ １
密封介质温度 Ｔ０ ／ ℃ ２０

密封环导热系数 λ ／ （Ｗ·ｍ－１·Ｋ－１） ４５
对流系数 α ／ （Ｗ·ｍ－２·Ｋ－１） １８ ０００

计算所得温度分布如图 ４ 所示， 由于右侧端面处

有热流输入且内径处为绝热边界， 所以最高温度出现

在端面内径处， 沿径向方向对流换热效果增强， 温度

逐渐下降， 整体分布与参考文献 ［１７］ 中分布一致。
由图 ５ 可以看出端面温度变化趋势与 ＰＡＳＣＯＶＩＣＩ 和

ＥＴＳＩＯＮ 所得结果相同， 并且各点误差都很小， 由此

可以得出编制有限元程序的精确性较好。

图 ４　 密封环环截面温度分布 （℃）
Ｆｉｇ ４　 Ｔｅｍｐｅｒａｔｕｒｅ ｄｉｓｔｒｉｂｕｔｉｏｎ ｏｆ ｔｈｅ ｓｅａｌｉｎｇ ｒｉｎｇ ｃｒｏｓｓ

ｓｅｃｔｉｏｎ （℃）

图 ５　 端面温度对比

Ｆｉｇ ５　 Ｃｏｎｔｒａｓｔ ｄｉａｇｒａｍ ｏｆ ｔｈｅ ｅｎｄ ｆａｃｅ ｔｅｍｐｅｒａｔｕｒｅ

由于在工程测量中不能对端面温度进行直接测

量， 只能在距离端面一段距离 ｓ 处布置热电偶对温度

进行测量， 如图 ２ 中所示， 所以只能通过测量的温度

值对端面温度进行估计。 在端面温度分布解析解的推

导过程中， 密封环各边的热边界条件都是已知的， 属

于传热的正向计算， 但在一些工况下某些热边界条件

是未知的， 需要通过测温点测得温度进行估算， 这就

形成了传热的边界反问题。 假设端面热流密度是未知

的， 对端面温度进行计算。
首先， 在有限元公式中去除端面热边界条件即不

考虑热流密度， 假设距端面距离为 ｓ 处截面上的所有

节点温度都为已知量， 代入有限元方程中， 所得密封

环温度分布如图 ６ 所示。

图 ６　 不考虑热流边界温度分布

Ｆｉｇ ６　 Ｔｅｍｐｅｒａｔｕｒｅ ｄｉｓｔｒｉｂｕｔｉｏｎ ｗｉｔｈ ｎｏ ｈｅａｔ ｆｌｕｘ

由图 ２ 可知， 该计算域的边界条件为： 左侧与下

侧边界为绝热边界条件， 上侧边界为第三类边界条

件， 右侧边界为第二类边界条件。 当温度分布稳定

后， 截面 ｓ 上各节点温度都为已知。 此时， 该计算域

可以看成是由 ２ 个计算域组合而成。 其一是截面 ｓ 左
侧由第一类边界条件、 绝热边界条件和第三类边界条

件组成的计算域， 其二是截面 ｓ 右侧由第一类边界条

件、 第二类边界条件、 第三类边界条件和绝热边界条

件组成的计算域。 ２ 两个计算域相对独立， 所以当去

除右侧边界的热流密度后， 只对截面 ｓ 右侧的温度分

布产生影响， 由于没有了热流的输入， 总体温度下

降， 如图 ６ 所示。 因此， 在获得截面 ｓ 上节点温度

后， 对有限元公式进行修改， 经过计算， 在左侧计算

域中可以获得与正向传热相同的节点温度， 在获得节

点温度后， 使用 ２ 种方法对端面温度进行预测， 第一

种方法使用多项式对端面温度进行拟合计算， 第二种

方法使用 Ｔｒｅｆｆｔｚ 方程近似， 把计算网格中各行节点温

度代入相应的方程中， 选定合适的系数， 从而对相应

的端面温度进行预测， 获得端面温度分布。
由图 ７ 可以看出， 在密封介质温度为 ２０ ℃ 时，

多项式拟合值与准确值之间的误差沿半径方向由内径

至外径逐渐变大， 在靠近内径处角速度变化对误差值

０３ 润滑与密封 第 ４２ 卷



的影响并不是很大， 当靠近外径处时， 转速的影响

明显变大， 且误差值随转速的增加而变大。 Ｔｒｅｆｆｔｚ 方

程近似值在内径处吻合度良好， 但在靠近外径处误差

值先增大后减少， 在外径处变为负值， 随着转速的增

加误差有增大的趋势， 但总体小于多项式拟合产生的

误差。 图 ８ 示出了转速为 １ ５００ ｒ ／ ｍｉｎ 时密封介质温

度变化对拟合误差的影响， 可以看出在某一温度下误

差值的变化趋势与图 ７ 中大体相同， 不同之处在于随

着密封介质温度的升高总体误差值呈下降趋势。 由此

可以看出， 在靠近内径处热流密度小， 对流换热影响

较弱， 属于其弱作用区， 所以 ２ 种方法的预测精度都

较高； 在靠近外径处， 热流密度变大， 对流换热影响

增强， 属于两者的强作用区， 导致了误差的增加。

图 ７　 端面温度预测误差随转速变化对比

Ｆｉｇ ７　 Ｃｏｍｐａｒｉｓｏｎ ｏｆ ｅｎｄ ｆａｃｅ ｔｅｍｐｅｒａｔｕｒｅ ｐｒｅｄｉｃｔｉｏｎ ｅｒｒｏｒ
ｏｆ ｗｉｔｈ ｔｈｅ ｖａｒｉａｔｉｏｎ ｏｆ ｒｏｔａｔｉｏｎ ｓｐｅｅｄ （ａ） ｐｏｌｙｎｏｍｉａｌ
ｆｉｔｔｉｎｇ； （ｂ） Ｔｒｅｆｆｔｚ ｅｑｕａｔｉｏｎ

图 ８　 端面温度预测误差随介质温度变化对比

Ｆｉｇ ８　 Ｃｏｍｐａｒｉｓｏｎ ｏｆ ｔｅｍｐｅｒａｔｕｒｅ ｐｒｅｄｉｃｔｉｏｎ ｅｒｒｏｒ ｗｉｔｈ ｔｈｅ ｃｈａｎｇｅｓ
ｏｆ ｍｅｄｉｕｍ ｔｅｍｐｅｒａｔｕｒｅ （ａ） ｐｏｌｙｎｏｍｉａｌ
ｆｉｔｔｉｎｇ； （ｂ） Ｔｒｅｆｆｔｚ ｅｑｕａｔｉｏｎ

由有限元理论可知， 划分的网格越多所得到的数

值解便会越接近精确解， 从而使得获得截面 ｓ 上每一

节点的温度值变得越来越困难， 在这种情况下， 可通

过选定固定的几个节点， 获取其温度值， 然后进行插

值计算， 从而获得所有节点的温度值。 选取的温度节

点的减少代表着在工程实际应用中所使用的测温热电

偶数量的减少， 可以降低实验成本。 由上文可知， 内

径与外径处有着不同的边界条件， 为了插值结果的准

确性， 在 ２ 个边界处各设置一个插值点。 使用修改后

的插值公式 （３） 和公式 （４）， 对插值点数为 ３ 、 ４
和 ５ 时进行数值计算， 计算结果如图 ９—１１ 所示。

Ｔ （ ａ ） ＝ ａ３

６
（ｎｒｂ－ｒｏ＋ｒ ｉ）

３

（ ｒｂ－ｒｂ－１）ｎ
３ Ｔ″ｂ－１ ＋ ａ３

６
（ ｒｏ－ｒ ｉ－ｎｒｂ－１）

３

ｎ３（ ｒｂ－ｒｂ－１）
Ｔ″ｂ ＋ ａ （ ｒｏ － ｒ ｉ ）
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÷ ＋
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６

æ

è
ç

ö

ø
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图 ９　 三插值点温度对比

Ｆｉｇ ９　 Ｔｅｍｐｅｒａｔｕｒｅ ｃｏｍｐａｒｉｓｏｎ ｗｉｔｈ ｔｈｒｅｅ ｉｎｔｅｒｐｏｌａｔｉｏｎ ｐｏｉｎｔｓ

图 １０　 四插值点温度对比

Ｆｉｇ １０　 Ｔｅｍｐｅｒａｔｕｒｅ ｃｏｍｐａｒｉｓｏｎ ｗｉｔｈ ｆｏｕｒ ｉｎｔｅｒｐｏｌａｔｉｏｎ ｐｏｉｎｔｓ

图 １１　 五插值点温度对比

Ｆｉｇ １１　 Ｔｅｍｐｅｒａｔｕｒｅ ｃｏｍｐａｒｉｓｏｎ ｗｉｔｈ ｆｉｖｅ ｉｎｔｅｒｐｏｌａｔｉｏｎ ｐｏｉｎｔｓ

图 ９—１１ 为截面 ｓ 处不同插值点所得插值温度与

正向解的对比图。 可以看出， 由于建立的密封环数值

模型所选的尺寸较小， ３ 种插值结果的偏差都不是很

大。 图 ９ 中三插值点计算结果在内径处吻合良好， 在

外径处插值结果偏小且随转速的增加有增大的趋势，
图 １１ 中五插值点所得的插值结果波动较大， 在靠近

内径处和外径处插值点结果都偏大， 在中间区间插值

结果偏小， 并且这种波动随着转速的增加逐渐变大，
而图 １０ 中四插值点所得到的结果在径向方向上总体

与正向解都吻合良好， 且不随转速发生变化。 虽然由

图 ９—１１ 可以看出插值点数的不同所带来的计算偏差

并不是很大， 但是当插值计算所得结果代入有限元公

式后， 其偏差会影响截面 ｓ 左侧的计算域的整体温度

分布， 从而在端面温度的预测计算中出现偏差叠加的

现象， 所以文中选取插值计算效果最好的四插值点进

行计算。
图 １２、 １３ 分别示出了四插值点端面温度预测误

差随转速及介质温度的变化。 分别对比图 ７ 与图 １２，
图 ８ 与图 １３， 可以看出， 多项式拟合误差沿径向变

化的总体趋势不变， 但是在内径处出现了微小的波

动， 波动趋势随转速的增加而逐渐增大， 随着密封介

质温度的升高而减小， 在外径处误差没有明显的变

化。 而使用 Ｔｒｅｆｆｔｚ 方程计算产生的误差的变化趋势有

了较大的改变， 沿径向呈现出以 ０ 为平衡点的波动现

象， 尤其是在内径处波动较大， 并且波动随着转速的

增加而增大， 随密封介质温度的升高而降低。 出现这

种波动的原因在于插值函数的修改基于三次样条函

数， 为了保证插值函数能通过每个插值节点， 样条函

数在计算中会出现波动现象， 而对端面温度的预测基

于插值计算所得的结果， 所以误差的变化趋势中出现

了波动。 Ｔｒｅｆｆｔｚ 方程计算产生的误差受影响较大， 但

误差变化的绝对值相对多项式拟合较小。

图 １２　 四插值点端面温度预测误差随转速变化

Ｆｉｇ １２　 Ｃｈａｎｇｅ ｏｆ ｅｎｄ ｓｕｒｆａｃｅ ｔｅｍｐｅｒａｔｕｒｅ ｐｒｅｄｉｃｔｉｏｎ ｅｒｒｏｒ ｗｉｔｈ
ｒｏｔａｔｉｏｎａｌ ｓｐｅｅｄ ｉｎ ｆｏｕｒ ｉｎｔｅｒｐｏｌａｔｉｏｎ ｐｏｉｎｔｓ （ａ）
ｐｏｌｙｎｏｍｉａｌ ｆｉｔｔｉｎｇ； （ｂ） Ｔｒｅｆｆｔｚ ｅｑｕａｔｉｏｎ
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图 １３　 四插值点端面温度预测误差随介质温度变化

Ｆｉｇ １３　 Ｃｈａｎｇｅ ｏｆ ｅｎｄ ｓｕｒｆａｃｅ ｔｅｍｐｅｒａｔｕｒｅ ｐｒｅｄｉｃｔｉｏｎ ｅｒｒｏｒ ｗｉｔｈ
ｍｅｄｉｕｍ ｔｅｍｐｅｒａｔｕｒｅ ｉｎ ｆｏｕｒ ｉｎｔｅｒｐｏｌａｔｉｏｎ ｐｏｉｎｔｓ （ａ）
ｐｏｌｙｎｏｍｉａｌ ｆｉｔｔｉｎｇ； （ｂ） Ｔｒｅｆｆｔｚ ｅｑｕａｔｉｏｎ

３　 结论

（１） 使用有限元理论对密封环稳态温度分布进行

了正向计算， 并验证了计算结果的准确性。
（２） 通过对推导的有限元公式进行修改， 对边界

条件未知情况下的端面温度求解问题进行了研究。 基

于修改后有限元方程计算所得的结果提出 ２ 种对端面

温度分布进行预测的方法， 即多项式拟合与 Ｔｒｅｆｆｔｚ 方
程近似。 经过对比可以看出预测所得结果误差都会随

着转速的增加而增大， 随密封介质温度的升高而减

小， 但 Ｔｒｅｆｆｔｚ 方程所得的预测效果要好于多项式。
（３） 针对工程中测温方法， 对插值函数进行了修

改， 经过计算发现使用 ４ 插值节点所得的结果与精确

解吻合良好， 但同时也发现使用插值函数会使端面温

度预测的误差产生一定的波动现象。
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摘要： 针对高速工况下浮环轴承润滑特性的理论预测和实验结果存在偏差的问题， 在充分考虑热效应影响的基础

上建立涡轮增压器径向浮环轴承的热流体动力润滑模型。 该模型的理论计算结果和试验结果基本一致， 验证其正确

性。 研究浮环内外层油膜间隙、 浮环厚度和浮环宽度等浮环结构参数对浮环轴承润滑特性的影响。 结果表明： 在其他

参数一定时， 外层油膜间隙变大时， 环速比和流量将变大， 将带走更多的热量， 轴承温升降低； 内层油膜间隙变大，
环速比将变小， 但流量增大， 轴承温升下降； 浮环厚度变大， 环速比将下降， 但浮环厚度对内外膜温升几乎没有影

响； 浮环外接触表面宽度越大， 环速比下降， 温升将变大。
关键词： 浮环轴承； 热效应； 环速比； 系统参数
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　 浮环轴承具有精度高、 稳定性好、 经济性好等突

出优点， 广泛应用于高速旋转机械上， 如涡轮增压

器、 精密加工机床等。 国内外学者已在理论和实验方

面对浮环轴承的润滑特性进行了较为深入的研究， 例

如 ＬＩ 和 ＲＯＨＤＥ［１］、 ＴＲＩＰＰＥＴＴ 和 ＬＩ［２］ 在考虑温度对

润滑油黏度的影响下计算了高速浮环轴承的环速比和

承载能力， 认为浮环轴承只适合于高速、 轻载工况。
ＣＬＡＲＫ 等［３］ 通过研究浮环轴承的稳态模型， 模拟出

浮环 轴 承 内 部 的 温 度 分 布 和 变 化。 ＡＮＤＲＥＳ 和

ＫＥＲＴＨ［４］研究认为浮环轴承热效应影响内外层油膜

间隙， 进而影响浮环转速以及其内外层油膜的压力分

布。 郭红等人［５－６］对浮环动静压轴承静、 动态特性及



稳定性进行了理论计算和分析。 王国荣等［７］利用无限

长和无限短轴承理论研究了浮环轴承的工作机制以及

结构参数与轴承性能关系， 为浮环轴承的设计提供了

指导。 裴世源和徐华［８］考虑热效应的影响， 建立了浮

环轴承热流体动力润滑模型， 为高速浮环轴承的热力

学建模和计算分析提供了一定的理论依据。
虽然前人对浮环轴承开展了一系列的理论和实

验研究， 然而由于商业原因， 有些研究未透露浮环

轴承的几何尺寸和相关细节， 这些研究结果很难类

比至其他浮环轴承的设计。 此外， 在有关浮环轴承

润滑特性的理论计算中， 在绝热或者等温假设条件

下对模型进行了简化。 虽然在低速工况下， 简化模

型能够得到比较准确的计算结果， 但是在高速和超

高速工况下， 简化模型计算结果和试验结果出现较

大的偏差。 原因是高速运转时轴承－转子系统的热

效应是不容忽视的。
本文作者在流体润滑理论的基础上， 建立浮环轴

承的稳态热流体动力润滑模型并进行， 理论计算结果

与试验结果的对比验证了模型的正确性， 揭示环速比

随转速变化的原因与机制， 为高速浮环轴承的热力学

建模和计算分析提供了理论依据。
１　 基本方程

图 １ 为浮环轴承示意图， 图中 Ｒ１、 Ｒ２、 Ｒ３、 Ｒ４，
分别为轴颈半径、 浮环内半径、 浮环外半径和轴承半

径； Ｗ 为外载荷； 下标 ｉ 均指内膜， 下标 ｏ 均指外膜

（下文同）。

图 １　 浮环轴承示意图

Ｆｉｇ １　 Ｓｃｈｅｍａｔｉｃ ｖｉｅｗ ｏｆ ｔｈｅ ｆｌｏａｔｉｎｇ ｒｉｎｇ ｂｅａｒｉｎｇ

　 　 稳态、 不可压缩、 层流条件下， 润滑介质在浮环

轴承内外间隙的流动可用如下 Ｒｅｙｎｏｌｄｓ 方程进行

描述：
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式中： ｘ ｉ ＝Ｒ１θ， ｘｏ ＝ Ｒ３θ， θ 为周向坐标； ｙ 为轴向坐

标； μ 为润滑介质动力黏度； ｐ 为油膜压力； ｈ 为油

膜厚度。
浮环轴承热传递原理［９］如图 ２ 所示。 计算当中考

虑由于温升而引起的轴颈、 浮环内径、 浮环外径和轴

承的径向位移。 计算热传递时假定： 内膜产生的热量

一部分通过内膜润滑油的流动带走， 一部分通过对流

换热传递到外膜， 而这部分热量和外膜自身产生的热

量最终通过外膜的流动带走。

图 ２　 热效应示意图

Ｆｉｇ ２　 Ｓｃｈｅｍａｔｉｃ ｖｉｅｗ ｏｆ ｔｈｅ ｔｈｅｒｍａｌ ｅｆｆｅｃｔ

建立涡轮增压器径向浮环轴承的热流体动力润滑

模型。 计算模型的具体建立过程和各个参数的详细描

述， 可参阅文献 ［４， ８］， 这里不再敷述。
由于程序结构比较复杂， 将程序分为 ４ 部分， 包

括前处理、 静特性求解、 动特性求解和后处理。 静特

性和动特性的求解采用多重迭代的方法， 在每一次迭

代中求解一个非线性方程或修正具有非线性变化规律

的参数。
采用 Ｎｅｗｔｏｎ⁃Ｒａｐｈｓｏｎ 算法迭代求出偏心率、 偏位

角、 环速比以及温升， 迭代收敛精度为 １×１０－５， 最终

同时满足力和力矩平衡条件以及热平衡方程迭代收

敛。 程序的总体设计框图如图 ３ 所示， 具体计算方法

可参阅文献 ［４， ８， １０］。
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图 ３　 计算程序流程图

Ｆｉｇ ３　 Ｆｌｏｗ ｃｈａｒｔ ｏｆ ｃａｌｃｕｌａｔｉｏｎ ｐｒｏｇｒａｍ

２　 计算结果及分析

采用有限元方法求解 Ｒｅｙｎｏｌｄｓ 方程 （１）， 采用

Ｒｅｙｎｏｌｄｓ 边界处理空化现象。
２􀆰 １　 算例描述

为验证本文作者所提出理论分析模型， 将理论计

算结果与试验测量数据［４］进行了对比。 浮环轴承的几

何参数与工况条件［４］如表 １ 所示。

表 １　 浮环轴承的几何参数

Ｔａｂｌｅ １　 Ｇｅｏｍｅｔｒｉｃａｌ ｐａｒａｍｅｔｅｒｓ ｏｆ ｔｈｅ ｆｌｏａｔｉｎｇ
ｒｉｎｇ ｂｅａｒｉｎｇ

浮环内半径 Ｒ１ ＝ ５．１０ ｍｍ
浮环外半径 Ｒ２ ＝ ５．８ ｍｍ
内膜宽度 Ｌｉ ＝ ６．７４ ｍｍ
外膜宽度 Ｌｏ ＝ １０．３ ｍｍ

初始内间隙 Ｃ ｉ０ ＝ １５ μｍ
初始外间隙 Ｃｏ０ ＝ ５８ μｍ

转速 ｎｓ ＝ １００～１００ ０００ ｒ ／ ｍｉｎ
载荷 Ｗ＝ １１．３８ Ｎ

进油温度 Ｔｉｎ ＝ ３２．２ ℃
润滑油牌号 ＳＡＥ１０ｗ－４０
润滑油密度 ρ＝ ８２０ ｋｇ ／ ｍ３

润滑油比热容 ｃｐ ＝ １ ８８０ Ｊ ／ （ｋｇ·℃）
ＡＬ 热膨胀系数 α＝ ２．３×１０－５℃ －１

　 　 文献 ［４］ 中浮环转速的测量是在升速试验中测

量得到的， 但未给出升速参数， 本文作者假定在每个

转速条件下轴承均达到充分的热平衡， 采用稳态

计算。
２􀆰 ２　 模型的验证

图 ４ 给出了模型计算结果与文献 ［１０］ 实验结果

的比较。 可知， 环速比随转速的升高先增大后减小，
这是由于在低转速时偏心率对环速比的影响较大而在

高转速时热效应对环速比的影响占主导因素［１１］。 数值

解与试验值总体趋势较为一致， 但最高点的位置二者

存在一定偏移。 这是由于实际情况下外膜粗糙峰接触

的干摩擦力很大和热平衡滞后所引起的。 理论值与试

验值的总体趋势基本吻合， 说明数值模型基本正确。

图 ４　 计算结果与文献 ［１０］ 实验结果的对比

Ｆｉｇ ４　 Ｃｏｍｐａｒｉｓｏｎ ｏｆ ｐｒｅｄｉｃｔｅｄ ｒｅｓｕｌｔｓ ｗｉｔｈ ｍｅａｓｕｒｅｄ ｖａｌｕｅｓ
ｂｙ ｌｉｔｅｒａｔｕｒｅ ［１０］

２􀆰 ３　 系统参数对浮环轴承润滑特性的影响

下面研究内外层油膜间隙［１２］、 浮环厚度［１３－１４］ 和

宽度对环速比［１５］、 内外膜温升和内膜流量的影响机

制， 并分析轴承特性参数随转速变化的规律。
２􀆰 ３􀆰 １　 外层油膜间隙对浮环轴承润滑特性的影响

润滑油黏度、 轴径大小、 浮环厚度和宽度、 内层

油膜间隙 Ｃ ｉ （设定为 １５ μｍ） 不变时， 研究了外层油

膜间隙 Ｃｏ 对轴承特性参数的影响规律， 结果如图 ５
所示。 可知， 在同一转速条件下， 环速比随着 Ｃｏ 的

增大而增大； 在 Ｃｏ 一定的情况下， 环速比随着转速

的升高先增大后减小。 在同一转速条件下， 内膜流量

随着 Ｃｏ 的增大而减少； 在 Ｃｏ 一定的情况下， 随着转

速的增大内膜流量增大。 Ｃｏ 对内外膜温升的影响比

较明显， 在同一转速条件下， 内外膜温升随着 Ｃｏ 的

增大而减小； 在 Ｃｏ 一定的情况下， 随着转速的升高，
内外膜温升逐渐增大。 原因如下： 在给定的内层油膜

间隙 Ｃ ｉ 下， 外层油膜间隙 Ｃｏ 越大， 浮环外表面和轴

承箱之间的摩擦力和接触摩擦磨损减少， 所以环速比

变大， 流量变大并带走更多的热量， 温升降低。
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图 ５　 外层油膜间隙对浮环轴承润滑特性的影响 （Ｃ ｉ ＝ １５ μｍ）
Ｆｉｇ ５　 Ｅｆｆｅｃｔ ｏｆ ｏｕｔｅｒ ｏｉｌ ｆｉｌｍ ｃｌｅａｒａｎｃｅ ｏｎ ｔｈｅ ｌｕｂｒｉｃａｔｉｏｎ ｃｈａｒａｃｔｅｒｉｓｔｉｃｓ ｏｆ ｆｌｏａｔｉｎｇ ｒｉｎｇ ｂｅａｒｉｎｇ （Ｃ ｉ ＝ １５ μｍ） （ａ） ｒｉｎｇ ｓｐｅｅｄ ｒａｔｉｏ；

（ｂ） ｉｎｎｅｒ ｆｉｌｍ ｆｌｏｗ； （ｃ） ｉｎｎｅｒ ｆｉｌｍ ｔｅｍｐｅｒａｔｕｒｅ ｒｉｓｅ； （ｄ） ｏｕｔｅｒ ｆｉｌｍ ｔｅｍｐｅｒａｔｕｒｅ ｒｉｓｅ

２􀆰 ３􀆰 ２　 内层油膜间隙对浮环轴承润滑特性的影响

其他参数不变， 外层油膜间隙 Ｃｏ 为 ５８ μｍ 时，
研究了内层油膜间隙 Ｃ ｉ 对轴承特性参数的影响规律，
结果如图 ６ 所示。

图 ６　 内层油膜间隙对浮环轴承润滑特性的影响 （Ｃｏ ＝ ５８ μｍ）
Ｆｉｇ ６　 Ｅｆｆｅｃｔ ｏｆ ｉｎｎｅｒ ｏｉｌ ｆｉｌｍ ｃｌｅａｒａｎｃｅ ｏｎ ｔｈｅ ｌｕｂｒｉｃａｔｉｏｎ ｃｈａｒａｃｔｅｒｉｓｔｉｃｓ ｏｆ ｆｌｏａｔｉｎｇ ｒｉｎｇ ｂｅａｒｉｎｇ （Ｃｏ ＝ ５８ μｍ） （ａ） ｒｉｎｇ ｓｐｅｅｄ ｒａｔｉｏ；

（ｂ） ｉｎｎｅｒ ｆｉｌｍ ｆｌｏｗ； （ｃ） ｉｎｎｅｒ ｆｉｌｍ ｔｅｍｐｅｒａｔｕｒｅ ｒｉｓｅ； （ｄ） ｏｕｔｅｒ ｆｉｌｍ ｔｅｍｐｅｒａｔｕｒｅ ｒｉｓｅ
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　 　 可知， 在同一转速条件下， 环速比随着 Ｃ ｉ 的增
大而减少； 在 Ｃ ｉ 一定的情况下， 环速比随着转速的
升高先增大后减小。 在同一转速条件下， 内膜流量随
着 Ｃ ｉ 的增大而增大； 在 Ｃ ｉ 一定的情况下， 随着转速
的增大内膜流量增大。 Ｃ ｉ 对内外膜温升的影响比较
明显， 在同一转速条件下， 内外膜温升随着 Ｃ ｉ 的增
大而减小； 在 Ｃ ｉ 一定的情况下， 随着转速的升高，
内外膜温升逐渐增大。 原因如下： 在已给定的外层油
膜间隙 Ｃｏ 条件下， 内层油膜间隙 Ｃ ｉ 变大， 内层油膜
的启动力矩变小， 所以环速比变小， 但流量增大， 温
升下降。
２􀆰 ３􀆰 ３　 浮环厚度对浮环轴承润滑特性的影响

其他参数不变， 给定不同的浮环厚度 ｈ， 即在已

给定的浮环内直径 Ｄｉ 下， 增大浮环外径 Ｄｏ， 研究了

浮环厚度 ｈ 对轴承特性参数的影响规律， 结果如图 ７
所示。 可知， 在同一转速条件下， 环速比随着 ｈ 的增

大而减少； 在 ｈ 一定的情况下， 环速比随着转速的升

高先增大后减小。 在同一转速条件下， 内膜流量随着

ｈ 的增大而增大； 在 ｈ 一定的情况下， 随着转速的增

大内膜流量增大。 ｈ 对内外膜温升的影响并不大。 原

因如下： 浮环厚度 ｈ 变大， 浮环外表面和轴承箱或者

浮环内表面和转轴接触的可能性就越大， 接触摩擦磨

损增多， 环速比下降， 但浮环厚度对内外膜温升影响

不是很明显。

图 ７　 浮环厚度对浮环轴承润滑特性的影响

Ｆｉｇ ７　 Ｅｆｆｅｃｔ ｏｆ ｒｉｎｇ ｔｈｉｃｋｎｅｓｓ ｏｎ ｔｈｅ ｌｕｂｒｉｃａｔｉｏｎ ｃｈａｒａｃｔｅｒｉｓｔｉｃｓ ｏｆ ｆｌｏａｔｉｎｇ ｒｉｎｇ ｂｅａｒｉｎｇ （ａ） ｒｉｎｇ ｓｐｅｅｄ ｒａｔｉｏ；
（ｂ） ｉｎｎｅｒ ｆｉｌｍ ｆｌｏｗ； （ｃ） ｉｎｎｅｒ ｆｉｌｍ ｔｅｍｐｅｒａｔｕｒｅ ｒｉｓｅ； （ｄ） ｏｕｔｅｒ ｆｉｌｍ ｔｅｍｐｅｒａｔｕｒｅ ｒｉｓｅ

２􀆰 ３􀆰 ４　 浮环宽度对浮环轴承润滑特性的影响

其他参数不变时， 研究了已给定的浮环内接触表
面宽度 Ｌ ｉ （Ｌ ｉ ＝ ６􀆰 ７４ ｍｍ） 下， 轴承特性参数随着浮
环外接触表面宽度 Ｌｏ 的变化规律， 结果如图 ８ 所示。
可知， 在同一转速下， 环速比随着 Ｌｏ 的变大而增大；
在 Ｌｏ 一定的情况下， 环速比随着转速的升高先增大
后减小。 在同一转速条件下， 内膜流量随着 Ｌｏ 的增

大而减少； 在 Ｌｏ 一定的情况下， 随着转速的升高，
内膜流量逐渐增大。 Ｌｏ 对内外膜温升的影响比较明
显， 在同一转速条件下， 内外膜温升随着 Ｌｏ 的增大
而增大； 在 Ｌｏ 一定的情况下， 随着转速的升高， 内
外膜温升逐渐增大。 原因如下： 在已给定的浮环内接
触表面宽度 Ｌ ｉ 下， 浮环外接触表面宽度 Ｌｏ 变大， 外
膜的接触摩擦力变大， 导致环速比下降， 温升变大。
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图 ８　 浮环宽度对浮环轴承润滑特性的影响 （Ｌｉ ＝ ６􀆰 ７４ ｍｍ）
Ｆｉｇ ８　 Ｅｆｆｅｃｔ ｏｆ ｒｉｎｇ ｗｉｄｔｈ ｏｎ ｔｈｅ ｌｕｂｒｉｃａｔｉｏｎ ｃｈａｒａｃｔｅｒｉｓｔｉｃｓ ｏｆ ｆｌｏａｔｉｎｇ ｒｉｎｇ ｂｅａｒｉｎｇ （Ｌｉ ＝ ６􀆰 ７４ ｍｍ） （ａ） ｒｉｎｇ ｓｐｅｅｄ ｒａｔｉｏ；

（ｂ） ｉｎｎｅｒ ｆｉｌｍ ｆｌｏｗ； （ｃ） ｉｎｎｅｒ ｆｉｌｍ ｔｅｍｐｅｒａｔｕｒｅ ｒｉｓｅ； （ｄ） ｏｕｔｅｒ ｆｉｌｍ ｔｅｍｐｅｒａｔｕｒｅ ｒｉｓｅ

３　 结论

（１） 在充分考虑热效应影响的基础上， 建立涡轮

增压器径向浮环轴承的热流体动力润滑模型， 并进行

仿真计算和理论分析。 仿真得到的环速比在全工况范

围内与试验结果比较吻合， 说明数值模型基本正确。
（２） 内层油膜间隙一定时， 外层油膜间隙变大，

浮环外表面和轴承箱之间的摩擦力和接触摩擦磨损减

少， 因此环速比变大， 流量变大， 带走更多的热量，
温升降低。

（３） 外层油膜间隙一定时， 内层油膜间隙变大，
内层油膜的启动力矩变小， 因此环速比变小， 但流量

增大， 温升下降。
（４） 在已给定的浮环内直径下， 浮环外直径越

大， 即浮环厚度变大， 浮环外表面和轴承箱或者浮环

内表面和转轴接触的概率就越大， 接触摩擦磨损增

多， 环速比下降， 但浮环厚度对内外膜温升几乎没有

影响。
（５） 浮环内接触表面宽度一定时， 浮环外接触

表面宽度越大， 外膜的接触摩擦力变大， 导致环速比

下降， 温升变大。
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摘要： 采用某型水润滑橡胶合金轴承的橡胶材料与不锈钢轴颈材料进行配副摩擦试验， 试验在 ０􀆰 １ ｍ ／ ｓ 和 １ ｍ ／ ｓ
的转速和 ２７􀆰 ６ ｋＰａ 和 １００ ｋＰａ 的比压以及干摩擦以及纯水、 模拟海沙水、 模拟海水润滑条件下进行， 利用扫描电子显

微镜观察分析橡胶材料表面磨损形貌， 研究橡胶材料的在不同润滑条件下的磨损情况。 结果表明： 在不同载荷下， 该

橡胶合金材料具有较低的磨损率， 耐磨性能优异； 橡胶材料在不同的润滑条件下的摩擦磨损情况存在较大差异， 该橡

胶合金材料在海水中的抗磨损性能最好， 在纯水中的抗磨损性能较差。
关键词： 水润滑橡胶合金轴承； 橡胶材料； 摩擦磨损
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　 水润滑橡胶合金轴承由于采用水作为润滑剂以及

橡胶合金材料特殊物理化学性质， 具有环境友好和良

好的润滑特性， 成为最适宜的水下轴承之一。 但是水

润滑橡胶合金轴承在各种恶劣工况下， 由于润滑不良

会导致轴承的橡胶合金轴瓦衬里出现不同程度的磨

损， 从而严重影响水润滑合金轴承的工作性能， 降低

其使用寿命。 因此对水润滑合金轴承的橡胶合金轴瓦

衬里的摩擦磨损性能研究显得十分必要。
目前， 国内大多数学者对水润滑橡胶合金轴承的

振动噪声机制以及润滑特性进行了大量的实验和理论

研究。 周广武等［１］对多沟槽水润滑橡胶合金轴承润滑

特性进行了研究。 结果表明沟槽半径越大， 承载能力

越小， 摩擦因数越大； 过渡圆弧越大， 承载能力越

小。 王磊等人［２］对水润滑轴承摩擦噪声特性进行了分

析及试验研究， 研究表明转速与轴承载荷是影响水润

滑轴承摩擦噪声的重要因素。 王优强等［３］ 利用 ＭＲＨ⁃
３ 型数显式高速环块摩擦磨损实验机对水润滑轴承进

行干摩擦和边界润滑状态下的摩擦性能研究， 指出在

润滑不良的情况下， 摩擦因数随载荷和转速的变化并

不明显， 但相对而言， 转速的影响仍然大于载荷。
ＷＡＮＧ 等［４］对超高分子量聚乙烯橡胶材料的润

滑性能进行了试验研究， 结果表明， 该材料在海水中

与 ＧＣｒ１５ 配副的摩擦因数仅为 ０􀆰 １２３， 与 Ｎｉ⁃Ｐ 合金涂

层配副的摩擦因数仅为 ０􀆰 ０１８。 目前， 针对水润滑合

金轴承轴瓦衬里采用的橡胶合金材料的摩擦学性能的

研究还比较少。 橡胶合金材料的摩擦学性能直接影响

到水润滑橡胶合金轴承的工作性能以及使用寿命， 本



文作者在结合工程实际情况的基础上， 设计了一组水

润滑橡胶合金轴承材料性能实验， 对水润滑橡胶合金

材料的摩擦学性能及其磨损机制进行了分析研究。
１　 试验部分

１􀆰 １　 试验试件与润滑介质

试验试件采用实际的 ＢＴＧ 型水润滑橡胶合金轴

承， 该水润滑轴承由橡胶合金衬套和轴承外环组成；
水润滑橡胶合金衬套通过模压硫化粘结在轴承外环的

内圆周。 用电火花线将轴承切割成若干 １５ ｍｍ ×
６ ｍｍ×９ ｍｍ 的小型块状试样， 如图 １ 所示为试样实

物图。 与之进行配对实验的主轴是直径为 ４０ ｍｍ 的

不锈钢 （牌号为 ０６Ｃｒ１７Ｎｉ１２Ｍｏ２）。

图 １　 ＢＴＧ 型水润滑橡胶合金轴承试样

Ｆｉｇ １　 Ｔｈｅ ｓａｍｐｌｅ ｏｆ ＢＴＧ ｗａｔｅｒ ｌｕｂｒｉｃａｔｅｄ ａｌｌｏｙ ｂｅａｒｉｎｇ

润滑条件包括纯水润滑、 模拟海水润滑、 模拟海

沙水润滑和干摩擦。 依照 ＡＳＴＭ １１４１⁃９８ 标准， 采用

质量分数 ３􀆰 ５％的氯化钠溶液模拟海水润滑介质。 为

研究 ＢＴＧ 型橡胶合金材料的抗颗粒磨损性能， 在模

拟海水中掺杂 ０􀆰 ３％的沙子制备了模拟海沙水润滑介

质。 纯水为商用蒸馏水。
１􀆰 ２　 试验方法和试验条件

采用 ＭＰＶ⁃２０Ｄ 摩擦磨损试验机考察水润滑合金

轴承橡胶材料的摩擦磨损性能。 所有试验均在室温状

态下进行， 润滑条件为干摩擦和水润滑， 水润滑采用

水泵抽水通过橡胶管直接对摩擦部分进行润滑。 试验

示意图如图 ２ 所示。

图 ２　 摩擦磨损试验示意图

Ｆｉｇ ２　 Ｓｃｈｅｍａｔｉｃ ｄｉａｇｒａｍ ｏｆ ｔｈｅ ｗｅａｒ ｅｘｐｅｒｉｍｅｎｔ

试验前， 先用乙醇溶液对试样进行清洁处理， 然

后在纯水、 模拟海沙水、 模拟海水润滑以及干摩擦条

件下， 进行 ２ ｈ 的试验。 试验后， 采用扫描电子显微

镜 （ＴＥＳＣＡＮ ＶＥＧＡ ＩＩＳＥＭ） 观察试样磨损表面形貌，
并对磨损后的典型试样进行能谱分析 （ＥＤＳ）。 采用

ｌａｂｖｉｅｗ 分别编写了加载系统的运动控制程序和数据

采集处理程序， 实验过程中由计算机控制加载力的大

小并自动记录摩擦因数。
试验条件： 主轴转速分别为 ０􀆰 １ 和 １ ｍ ／ ｓ； 加载

力分别为 ２５ 和 ９０ Ｎ， 即压强为 ２７􀆰 ６ 和 １００ ｋＰａ。
橡胶材料的磨损率由以下公式计算：
Ｋ＝Δｍ ／ （ρＦＮ·Ｌ）

式中： Δｍ 表示经摩擦磨损试验后试样的质量损失

（由 ＦＡ２００４ 电子天平称重， 精度为 ０􀆰 １ ｍｇ）； ρ 是橡

胶材料的密度 （ｇ ／ ｃｍ３）； ＦＮ 是加载力的大小 （Ｎ）；
Ｌ 表示磨程 （ｍ）。
２　 试验结果与讨论

２􀆰 １　 载荷和速度对橡胶材料摩擦磨损性能的影响

图 ３ 给出了试验样品在在不同的润滑条件下的磨

损率。 结果显示， 在 ４ 种不同的润滑条件下， 试样都

发生了不同程度的磨损。 当转速为 ０􀆰 １ ｍ ／ ｓ 时， 磨程

为 ７２０ ｍ； 转速为 １ ｍ ／ ｓ 时， 磨程为 ７ ２００ ｍ。 相同载

荷下， 由图 ３ 可知， 在纯水、 海水、 海沙水润滑和干

摩擦条件下， 橡胶合金材料试样在磨程为 ７ ２００ ｍ 时

的磨损率较之磨程为 ７２０ ｍ 时的磨损率反而下降了一

个量级。 这说明， 在磨程较小时， 在对磨的初始阶

段， 试样都发生了快速磨损， 当对磨进入磨损后期阶

段时， 磨损率迅速降低， 磨损进入稳定期。 磨程为

７ ２００ ｍ 时， 橡胶合金材料在 ４ 种润滑条件下的磨损

率均保持在 １０－５ 量级以下。 不同载荷下， 对比分析

４ 种不同润滑条件的磨损率可以看出， 试样在载荷为
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１００ ｋＰａ 时的磨损率均小于载荷为 ２７􀆰 ６ ｋＰａ 时的磨损

率。 这是由于载荷越大， 初期磨损越快， 对磨就越早

地进入磨损稳定期， 所以在磨程为 ７ ２００ ｍ 时， 对磨

已经进入磨损稳定期， 载荷越大磨损率越小。 载荷为

２７􀆰 ６ ｋＰａ 时， 比较 ４ 种不同润滑条件下的磨损率可以

看出， 当磨程为 ７２０ ｍ 时， 橡胶合金材料试样在海水

润滑条件下的磨损率最大， 在干摩擦润滑条件下的磨

损率次之， 在纯水润滑条件下的磨损率最小。 相同磨

程下， 磨损率越大说明对磨初期阶段越长， 对磨越晚

地进入稳定期， 磨损越慢， 稳定后的摩擦因数越小。

图 ３　 不同润滑介质和工况下的试样的磨损率 （ｍｍ３ ／ （Ｎ·ｍ） ）
Ｆｉｇ ３　 Ｔｈｅ ｓｐｅｃｉｆｉｃ ｗｅａｒ ｒａｔｅｓ ｏｆ ｔｈｅ ｓａｍｐｌｅｓ ｉｎ ｄｉｆｆｅｒｅｎｔ ｌｕｂｒｉｃａｔｉｏｎ ｍｅｄｉｕｍｓ （ｍｍ３ ／ （Ｎ·ｍ） ）

　 　 表 １ 给出了实验 ２ ｈ 记录的在载荷为 ２７􀆰 ６ ＭＰａ
时 ４ 种不同润滑介质下磨程为 ７２０ ｍ 时的平均摩擦因

数， 与从磨损率角度判断的摩擦因数大小一致。

表 １　 载荷为 ２７􀆰 ６ ＭＰａ 时不同润滑条件下的

平均摩擦因数 （磨程为 ７２０ ｍ）
Ｔａｂｌｅ １　 Ｔｈｅ ａｖｅｒａｇｅ ｆｒｉｃｔｉｏｎ ｃｏｅｆｆｉｃｉｅｎｔ ｏｆ ｔｈｅ ｓａｍｐｌｅｓ

ｕｎｄｅｒ ｄｉｆｆｅｒｅｎｔ ｌｕｂｒｉｃａｔｉｏｎ ｍｅｄｉｕｍｓ ａｔ ｔｈｅ ｓｌｉｄｉｎｇ
ｄｉｓｔａｎｃｅ ｏｆ ７２０ ｍ ａｎｄ ｔｈｅ ｌｏａｄ ｏｆ ２７􀆰 ６ ＭＰａ

润滑条件 海水 干摩擦 海沙水 纯水

平均摩擦因数 ０．３９１ ６ ０．４０１ ３ ０．４３９ ２ ０．４９１ ８

不同磨程下磨损率大小的变化， 反映了在不同磨

损阶段， 不同的磨损机制起主导作用。 观察橡胶合金

材料表面形貌， 宏观上看， 摩擦副表面十分粗糙， 存

在众多沟槽和突起。 在外载荷的作用下， 真实接触面

积不断发生变化， 单位接触点上的载荷也相应变化，
接触区域处于弹－塑性变形状态［５－７］， 接触点可能发生

黏着现象。 黏着的形成和破坏的交替变化造成了初始

阶段橡胶合金材料的迅速磨损 （跑和磨损）。 随着材料

磨损的加剧， 表面凹凸逐渐被磨平， 真实接触面积变

化减缓， 接触点单位载荷减小， 磨损逐渐进入稳定期。
图 ４ 示出了磨损试验 ２ ｈ 后的橡胶合金材料试样。

图 ４　 磨损试验 ２ ｈ 后的试样

Ｆｉｇ ４　 Ｔｈｅ ｓａｍｐｌｅ ａｆｔｅｒ ｗｅａｒ ｔｅｓｔｉｎｇ ｆｏｒ ２ ｈ

图 ５ 是试验 ２ ｈ 后橡胶合金材料的能谱分析图。 可

知， 磨损后的橡胶合金材料中含有氧化物， 这是由于

摩擦生热， 在橡胶合金材料的表面产生了氧化薄膜。
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图 ５　 试验 ２ ｈ 后橡胶材料表面的能谱分析
Ｆｉｇ ５　 Ｔｈｅ ＥＤＳ ｏｆ ｔｈｅ ｓａｍｐｌｅ ａｆｔｅｒ ｔｅｓｔｉｎｇ ｏｆ ２ ｈ

　 　 相对比当前国内外橡胶材料的磨损率， 该橡胶合
金材料具有较好的耐磨性能。 表 ２ 为当前几种橡胶材
料在水润滑下的磨损率［８］。

表 ２　 不同载荷下 ３ 种橡胶材料水润滑下的磨损率
Ｔａｂｌｅ ２　 Ｗｅａｒ ｒａｔｅｓ ｏｆ ｔｈｒｅｅ ｒｕｂｂｅｒｓ ａｔ ｄｉｆｆｅｒｅｎｔ ａｐｐｌｉｅｄ

ｌｏａｄｓ ｕｎｄｅｒ ｗａｔｅｒ ｌｕｂｒｉｃａｔｉｏｎ

Ｆ ／ Ｎ
磨损率 Ｋ ／ （１０－６ｍｍ３·Ｎ－１·ｍ－１）

ＮＢＲ７２０１ ＥＰＤＭ８３７０ ＦＫＭ２６
＜８０ ６１．１ ５．２ ６．７
８０ １８ ２．４ ３．７
１００ １５．４ ２．３ ３．３
１２０ １１．６ ２．６ ２．８
１４０ １０ １．６ １．８
１６０ １１．７ １．２ １．７

２􀆰 ２　 磨损表面形貌及磨损机制分析

图 ６ 示出了载荷为 ２７􀆰 ６ ＫＰａ、 磨程为 ７２０ ｍ （转
速为 ０􀆰 １ ｍ ／ ｓ） 时不同润滑条件下橡胶材料的表面形

貌。 可以看出， 润滑介质为海水时， 橡胶合金材料表

面较为光滑， 表明橡胶合金材料已经被磨损得比较充

分； 而在干摩擦时， 橡胶合金材料表面出现鳞片状脱

落现象， 表明此时橡胶合金材料主要是弹性变形和疲

劳磨损； 当润滑介质为海沙水时， 橡胶合金材料表面

出现沟槽和凸起， 表明在磨损过程中出现的是磨粒磨

损和疲劳磨损； 在纯水中进行实验后， 橡胶合金材料

表面出现孔洞和皱褶， 表明其在纯水中是黏着磨损。

图 ６　 载荷为 ２７􀆰 ６ ＫＰａ、 磨程为 ７２０ ｍ 时不同润滑介质下橡胶材料表面形貌

Ｆｉｇ ６　 ＳＥＭ ｏｆ ｔｈｅ ｗｏｒｎ ｓｕｒｆａｃｅｓ ｏｆ ｔｈｅ ｒｕｂｂｅｒ ｍａｔｅｒｉａｌ ｕｎｄｅｒ ｄｉｆｆｅｒｅｎｔ ｌｕｂｒｉｃａｔｉｏｎ ｍｅｄｉｕｍｓ ａｔ ｔｈｅ ｓｌｉｄｉｎｇ ｄｉｓｔａｎｃｅ ｏｆ ７２０ ｍ ａｎｄ
ｔｈｅ ｌｏａｄ ｏｆ ２７􀆰 ６ ＫＰａ

　 　 图 ７ 示出了载荷为 ２７􀆰 ６ ＫＰａ、 磨程为 ７ ２００ ｍ
（转速为 １ ｍ ／ ｓ） 时不同润滑条件下橡胶材料的表面

形貌。 对比磨程为 ７２０ ｍ 时的表面形貌图图 ６， 可以

看出， 磨程为 ７ ２００ ｍ 时的橡胶表面形貌要更平滑，

这是因为经过初期的跑合磨损阶段后， 橡胶合金材料

进入了稳定磨损阶段， 磨损率迅速降低， 表面突起逐

渐被磨平。
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图 ７　 载荷为 ２７􀆰 ６ ＫＰａ、 磨程为 ７ ２００ ｍ 时不同润滑介质下橡胶材料表面形貌

Ｆｉｇ ７　 ＳＥＭ ｏｆ ｔｈｅ ｗｏｒｎ ｓｕｒｆａｃｅｓ ｏｆ ｔｈｅ ｒｕｂｂｅｒ ｍａｔｅｒｉａｌ ｕｎｄｅｒ ｄｉｆｆｅｒｅｎｔ ｌｕｂｒｉｃａｔｉｏｎ ｍｅｄｉｕｍｓ ａｔ ｔｈｅ ｓｌｉｄｉｎｇ ｄｉｓｔａｎｃｅ ｏｆ ７ ２００ ｍ ａｎｄ
ｔｈｅ ｌｏａｄ ｏｆ ２７􀆰 ６ ＫＰａ

３　 结论

（１） 在不同载荷下， ＢＴＧ 橡胶合金材料具有较

低的磨损率， 仅为 １０－５量级； 该轴承橡胶合金材料在

海水等工况中具有较为优良的耐磨性。
（２） 不同的润滑条件对 ＢＴＧ 橡胶合金材料的磨损

和润滑情况有较大影响； 该轴承橡胶合金材料在海水

中的抗磨损性能最好， 在纯水中的抗磨损性能较差。
（３） 随着磨程的变化， 橡胶合金材料表面的磨

损机制有所不同， 表现为橡胶合金材料的不同磨损

阶段。
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摘要： 研究拉应力作用下冲蚀速度对 ３５ＣｒＭｏ 钢冲蚀磨损行为的影响。 采用自制的喷射型冲蚀磨损试验机， 模拟

管汇承受 １０５ ＭＰａ 应力， 在 ３０°冲蚀角度下， 用携砂液对试样进行冲刷试验， 研究携砂液冲蚀速度对冲蚀磨损的影响，
并使用扫描电子显微镜 （ＳＥＭ） 对试验后试样表面形貌进行分析。 试验结果表明， 在拉伸应力 １０５ ＭＰａ 和冲蚀角度

３０°下， 在携砂液总量一定的情况下， 随着冲蚀速度的增加， ３５ＣｒＭｏ 钢的冲蚀磨损量呈指数形式增加； 冲蚀坑深度随

着冲蚀速度的增加而增大； 不同冲蚀速度下 ３５ＣｒＭｏ 钢冲蚀磨损机制相同， 主要为切削磨损。
关键词： ３５ＣｒＭｏ； 冲蚀速度； 冲蚀磨损； 冲蚀深度

中图分类号： ＴＨ１１７􀆰 １　 文献标志码： Ａ　 文章编号： ０２５４－０１５０ （２０１７） ０３－０４５－０４

􀤕
􀤕

􀤕
􀤕

􀤕
􀤕

􀤕

Ｅｆｆｅｃｔ ｏｆ Ｉｍｐａｃｔｉｎｇ Ｖｅｌｏｃｉｔｙ ｏｎ Ｅｒｏｓｉｏｎ Ｗｅａｒ Ｒｅｓｉｓｔａｎｃｅ ｏｆ ３５ＣｒＭｏ
ｕｎｄｅｒ Ｓｔｒｅｓｓ

ＺＨＡＮＧ Ａｉｂｏ１ 　 ＦＡＮ Ｊｉａｎｃｈｕｎ１ ＧＥＮＧ Ｙａｎａｎ２ 　 ＬＩＵ Ｓｈｕｊｉｅ２ 　 ＷＡＮＧ Ｈｏｎｇｆｕ２ 　 ＨＥ Ｙｉｎｇｍｉｎｇ２

（１􀆰 Ｃｏｌｌｅｇｅ ｏｆ Ｍｅｃｈａｎｉｃａｌ ａｎｄ Ｔｒａｎｓｐｏｒｔａｔｉｏｎ Ｅｎｇｉｎｅｅｒｉｎｇ，Ｃｈｉｎａ Ｕｎｉｖｅｒｓｉｔｙ ｏｆ Ｐｅｔｒｏｌｅｕｍ （Ｂｅｉｊｉｎｇ），Ｂｅｉｊｉｎｇ １０２２４９，
Ｃｈｉｎａ；２􀆰 Ｃｈｉｎａ Ｎａｔｉｏｎａｌ Ｏｆｆｓｈｏｒｅ Ｏｉｌ Ｃｏｒｐｏｒａｔｉｏｎ Ｒｅｓｅａｒｃｈ Ｃｅｎｔｅｒ，Ｂｅｉｊｉｎｇ １０００２８，Ｃｈｉｎａ）

Ａｂｓｔｒａｃｔ：Ｔｈｅ ｅｆｆｅｃｔ ｏｆ ｉｍｐａｃｔｉｎｇ ｖｅｌｏｃｉｔｙ ｏｎ ｅｒｏｓｉｏｎ ｗｅａｒ ｒｅｓｉｓｔａｎｃｅ ｏｆ ３５ＣｒＭｏ ｓｔｅｅｌ ｕｎｄｅｒ ｓｔｒｅｓｓ ｗａｓ ｓｔｕｄｉｅｄ．Ｕｎｄｅｒ
ｔｈｅ ｓｉｍｕｌａｔｅｄ ｃｏｎｄｉｔｉｏｎ ｏｆ ｐｉｐｅ ｍａｎｉｆｏｌｄ ｕｎｄｅｒ １０５ ＭＰａ ｓｔｒｅｓｓ，ａ ｓｅｌｆ⁃ｍａｄｅ ｊｅｔ ｅｒｏｓｉｏｎ ｗｅａｒ ｅｘｐｅｒｉｍｅｎｔａｌ ｄｅｖｉｃｅ ｗａｓ ｕｓｅｄ
ｆｏｒ ｅｒｏｓｉｏｎ ｔｅｓｔ ｏｆ ３５ＣｒＭｏ ｓｔｅｅｌ ｓａｍｐｌｅｓ ｗｉｔｈ ｊｅｔ ｆｌｕｉｄ ｃａｒｒｉｅｄ ｓａｎｄｓ ａｔ ｔｈｅ ｅｒｏｓｉｏｎ ａｎｇｌｅ ｏｆ ３０°．Ｔｈｅ ｅｆｆｅｃｔ ｏｆ ｉｍｐａｃｔｉｎｇ ｖｅ⁃
ｌｏｃｉｔｙ ｏｆ ｔｈｅ ｊｅｔ ｆｌｕｉｄ ｃａｒｒｉｅｄ ｓａｎｄｓ ｏｎ ｅｒｏｓｉｏｎ ｗｅａｒ ｗａｓ ｓｔｕｄｉｅｄ，ａｎｄ ｔｈｅ ｓｃａｎｎｉｎｇ ｅｌｅｃｔｒｏｎ ｍｉｃｒｏｓｃｏｐｅ （ＳＥＭ） ｗａｓ ｕｓｅｄ ｔｏ
ａｎａｌｙｚｅ ｓｕｒｆａｃｅ ｃｏｎｄｉｔｉｏｎ ｏｆ ｓａｍｐｌｅｓ ａｆｔｅｒ ｅｘｐｅｒｉｍｅｎｔｓ．Ｔｈｅ ｒｅｓｕｌｔｓ ｓｈｏｗ ｔｈａｔ，ｗｉｔｈ ｔｈｅ ｉｎｃｒｅａｓｉｎｇ ｏｆ ｉｍｐａｃｔ ｖｅｌｏｃｉｔｙ ｗｉｔｈ ｔｈｅ
ｃｏｎｓｔａｎｔ ｆｌｏｗ ｕｎｄｅｒ １０５ ＭＰａ ｓｔｒｅｓｓ ａｎｄ ｅｒｏｓｉｏｎ ａｎｇｌｅ ｏｆ ３０°，ｔｈｅ ｅｒｏｓｉｏｎ ｒａｔｅ ３５ＣｒＭｏ ｓｔｅｅｌ ｉｓ ｉｎｃｒｅａｓｅｄ ｅｘｐｏｎｅｎｔｉａｌｌｙ．Ｔｈｅ
ｅｒｏｓｉｏｎ ｄｅｐｔｈ ｉｓ ｉｎｃｒｅａｓｅｄ ａｓ ｉｍｐａｃｔ ｖｅｌｏｃｉｔｙ ｉｎｃｒｅａｓｅｓ．Ｔｈｅ ｉｍｐａｃｔ ｗｅａｒ ｍｅｃｈａｎｉｓｍ ｏｆ ３５ＣｒＭｏ ａｔ ３０° ｉｓ ｔｈｅ ｓａｍｅ ｕｎｄｅｒ
ｄｉｆｆｅｒｅｎｔ ｉｍｐａｃｔ ｖｅｌｏｃｉｔｙ，ｍａｉｎｌｙ ｆｏｒ ｃｕｔｔｉｎｇ ｗｅａｒ．

Ｋｅｙｗｏｒｄｓ：３５ＣｒＭｏ；ｉｍｐａｃｔ ｖｅｌｏｃｉｔｙ；ｅｒｏｓｉｏｎ ｗｅａｒ；ｅｒｏｓｉｏｎ ｄｅｐｔｈ

　 含有大量固体颗粒的气体冲击或冲刷金属材料表

面造成冲蚀磨损是工业生产中较多机器设备、 零部件

破坏报废的重要原因之一［１］。 在油气生产过程中， 装

置或设备受到携带固体粒子流体的冲蚀作用而发生失

效的事故对油气的安全生产有着重要的影响。 如在油

田公司广泛使用的各类管汇中， 极易发生冲蚀磨损故

障， 极大地影响了生产安全， 不但给油田带来了经济

损失， 而且还会带来人员伤亡， 环境破坏等损失。
３５ＣｒＭｏ 钢是油气生产中常用的金属材料， 研究其冲

蚀磨损性能对保证油气生产作业的安全进行具有重要

意义。
管汇在使用中内壁承受较高的内压作用。 一方

面， 高应力对材料的冲蚀磨损结果产生影响， 另一方

面， 在承受应力的状态下， 流体的不断冲蚀作用会导

致冲蚀缺陷区域产生更大的应力集中， 加速材料表面

流失。 目前， 材料冲蚀的研究方法主要有数值模拟和

试验研究 ２ 种［２］。 张继信等［３］采用自制的喷射式冲蚀
装置研究了 ４２ＣｒＭｏ 钢和 ４５＃钢的冲蚀速率随冲蚀速

度和含砂量的变化规律， 但对冲蚀速度影响的研究采

取了相同冲蚀时间研究冲蚀性能。 崔璐等人［４］模拟压

裂工况， 研究液体入射角和入射流速对 ３５ＣｒＭｏ 钢冲

蚀速率的影响， 但是没有考虑管汇承受的内压作用。
目前， 对应力与流体冲蚀的耦合作用的研究较

少， 对 ３５ＣｒＭｏ 钢承受内压冲蚀磨损性能方面的公开

文献较少。 本文作者用自制的冲蚀磨损试验装置， 研



究携砂液一定时， 施加 １０５ ＭＰａ 拉应力作用下冲蚀速

度对 ３５ＣｒＭｏ 钢的冲蚀磨损性能的影响。
１　 试验部分

１􀆰 １　 试验装置及原理

试验采用自制的喷射型冲蚀磨损试验机， 图 １ 为

冲蚀磨损试验机原理图。

图 １　 冲蚀磨损试验机原理图

Ｆｉｇ １　 Ｓｃｈｅｍａｔｉｃ ｄｉａｇｒａｍ ｏｆ ｅｒｏｓｉｖｅ ｗｅａｒ ｔｅｓｔｉｎｇ ｓｙｓｔｅｍ

试验机工作原理为： 利用混浆搅拌系统搅动支撑

剂， 使其在浆体内均匀分布， 砂浆泵将搅拌均匀的固

液混合物从砂浆搅拌罐中抽出， 通过输送管线将混合

物输送至喷嘴处， 携砂液喷射到试样表面， 从而对试

样造成冲蚀磨损， 浆料由管道回流至砂浆搅拌罐中循

环使用。
１􀆰 ２　 试验材料

１􀆰 ２􀆰 １　 试样的制备

冲蚀磨损试样选用 ３５ＣｒＭｏ 钢， 试样加工成如图

２ 所示形状和尺寸， 材料的机械性能如表 １ 所示。 为

了保证试验的精度， 试验之前用丙酮进行试样表面清

洁， 去除表面杂质和油污。 为保证试验精度， 用

ＡＬ２０４ 型电子天平对试验前后的试样进行称重； 为减

少试验误差， 每个试样称重 ３ 次， 结果取平均值。

图 ２　 冲蚀磨损试样的几何尺寸图 （ｍｍ）
Ｆｉｇ ２　 Ｔｈｅ ｐｈｙｓｉｃａｌ ｄｉｍｅｎｓｉｏｎ ｏｆ ｔｈｅ ｅｒｏｓｉｏｎ ｗｅａｒ

ｓｐｅｃｉｍｅｎｓ （ｍｍ）

表 １　 ３５ＣｒＭｏ 材料的机械性能

Ｔａｂｌｅ １　 Ｍｅｃｈａｎｉｃａｌ ｐｒｏｐｅｒｔｉｅｓ ｏｆ ３５ＣｒＭｏ
屈服强度 σｓ ／ ＭＰａ 拉伸强度 σｂ ／ ＭＰａ 弹性模量 Ｅ ／ ＧＰａ 泊松比 伸长率 δ５ ／ ％ 断面收缩率 ψ ／ ％

８３５ ９８５ ２０６ ０．３ １２ ４５

１􀆰 ２􀆰 ２　 试验参数

试验参数： 试样拉伸应力为 １０５ ＭＰａ； 冲击角度

为 ３０°； 为方便试验， 冲蚀速度分别为 １５、 １８、 ２１、
２４、 ２７、 ３０ ｍ ／ ｓ； 流过喷嘴处的携砂液体积 Ｑ ＝
ｖｔＳ喷嘴， 其中， ｖ 为携砂液速度， ｔ 为冲蚀时间， Ｓ喷嘴

为喷嘴横截面积， 每次试验采用相同的喷嘴， 故 Ｓ喷嘴

相等。 试验时保证携砂液总量一定， 根据不同冲蚀速

度 设 计 冲 蚀 时 间 分 别 为 １２０、 １００、 ８６、 ７５、 ６７、
６０ ｍｉｎ。

流体冲蚀介质采用清水加砂， 砂粒为 ２０ ～ ４０ 目

陶粒。 携砂液中水砂体积比为 １４％。 为保证试验条

件的稳定性， 每次试验后都要更换新砂。
１􀆰 ３　 试验步骤

（１） 安装试样， 调整到试验冲击角度 ３０°；
（２） 调整砂浆泵电机的转速及螺栓拉伸泵， 对

试样施加拉伸应力 １０５ ＭＰａ， 依据试验参数， 依次调

整砂浆泵转速；
（３） 冲蚀结束后， 取下试样， 用清水清洗表面

砂粒， 用丙酮清洗污渍后烘干、 称重， 计算冲蚀磨损

失重量；
（４） 称重完毕后， 对冲蚀试样进行冲蚀表面形

貌扫描； 利用电子显微镜 （ＳＥＭ） 对冲蚀表面的微

观形貌进行观察和分析。
１􀆰 ４　 测量与评价方法

为了反映 ３５ＣｒＭｏ 的冲蚀磨损状况， 采用失重法

来表征材料的磨损性能。
通过对被冲蚀材料试验前后的质量称量， 计算前

后失重量 （ｍｇ） 或计算被冲蚀材料的冲蚀率来评价被

冲蚀材料的冲蚀磨损状况［５］。 由于试验中携砂液流量

一定， 故采用冲蚀失重来表征 ３５ＣｒＭｏ 的磨损性能。
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２　 试验结果及分析

２􀆰 １　 冲蚀速度与冲蚀失重

图 ３ 示出了为 １０５ ＭＰａ 拉伸应力下冲蚀速度对

３５ＣｒＭｏ 钢的冲蚀磨损量的影响。 从图 ３ （ａ） 中可以

看出， ３５ＣｒＭｏ 钢冲蚀磨损量随冲蚀速度的增大而呈
现指数关系的增加。

图 ３　 拉伸应力 １０５ ＭＰａ 下冲蚀速度对冲蚀磨损率的影响

Ｆｉｇ ３　 Ｅｆｆｅｃｔ ｏｆ ｉｍｐａｃｔ ｖｅｌｏｃｉｔｙ ｏｎ ｅｒｏｓｉｖｅ ｗｅａｒ ｒａｔｅｓ ｕｎｄｅｒ ｔｈｅ
ｓｔｒｅｓｓ ｏｆ １０５ ＭＰａ （ａ） ｏｒｄｉｎａｒｙ ｃｏｏｒｄｉｎａｔｅ ｓｙｓｔｅｍ；
（ｂ） ｌｏｇａｒｉｔｈｍｉｃ ｃｏｏｒｄｉｎａｔｅ ｓｙｓｔｅｍ

从理论上讲， 单个颗粒对材料的冲蚀磨损量与速

度的关系应为平方关系， 然而在试验中， 冲蚀介质中

的陶粒数很多， 当速度增加时， 冲蚀介质中的陶粒速

度增加的同时， 因流速增大还会使单位时间内冲击

３５ＣｒＭｏ 钢表面的陶粒数目增加， 进而造成材料表面

磨损增大， 因此材料的冲蚀磨损量与速度关系指数要

增大［６］。 通过拟合 ｙ ＝ ０􀆰 ００５ ３ｘ３􀆰 ６７７ ２， 拟合相关系数

Ｒ２ ＝ ０􀆰 ９９７ ６， 接近于 １， 说明拟合曲线基本符合实际

材料的冲蚀磨损规律。
由图 ３ （ｂ） 可知， 在对数坐标系中， 冲蚀率与

冲蚀速度近似为直线关系， 直线的斜率即为速度指数

ｎ。 速度指数 ｎ 值的大小与材料的性能有关。 速度指

数的大小反映了 ３５ＣｒＭｏ 钢在试验设置冲蚀条件下，
冲蚀率对冲击速度的敏感程度。 速度指数值越大，
３５ＣｒＭｏ 钢的冲蚀率随陶粒冲击速度的增加而升高得

越快， 反之亦然［７］。 对于 ３５ＣｒＭｏ 钢在冲击角度为

３０°时速度指数为 ３􀆰 ６７７ ２。 对于塑性材料速度指数 ｎ
的值一般在 ２～ ３ 之间， 而对于脆性材料 ｎ 的值能达

到 ４～６［８－９］。 说明 ３５ＣｒＭｏ 钢在 ２０ ～ ４０ 目陶粒高速冲

击下对冲击速度的敏感程度要比一般塑性材料要大。
２􀆰 ２　 冲蚀速度与冲蚀深度

图 ４ 示出了 １０５ ＭＰａ 拉伸应力下冲蚀速度变化引

起的冲蚀坑深度的变化曲线， 可以看出， 在冲蚀角度

均为 ３０°的情况下， 冲蚀坑的长度随冲蚀速度增大而

增大， 深度随着速度的增大而增加。 在冲蚀速度为

１５ ｍ ／ ｓ 时冲蚀坑最浅， 在冲蚀速度为 ３０ ｍ ／ ｓ 时冲蚀

坑的长度最长、 深度最深。

图 ４　 拉伸应力 １０５ ＭＰａ 下冲蚀深度随冲蚀速度变化曲线

Ｆｉｇ ４　 Ｖａｒｉａｔｉｏｎ ｏｆ ｅｒｏｓｉｏｎ ｄｅｐｔｈ ｗｉｔｈ ｉｍｐａｃｔ ｖｅｌｏｃｉｔｙ ｕｎｄｅｒ ｔｈｅ
ｓｔｒｅｓｓ ｏｆ １０５ ＭＰａ

冲蚀试样在 ３０°冲蚀角的条件下， 冲蚀粒子以一

定的速度撞击试样表面， 撞击的瞬间， 冲蚀粒子的速

度会分解为 ２ 个分量， 如图 ５ 所示， 一个是垂直于试

样表面的法向速度 ｖ法， 一个是平行于试样表面的切

向速度 ｖ切
［１０］。 前者有如刀具对材料的切削运动， 砂

粒会对试样产生切削作用； 后者对试样表面产生垂直

冲击作用， 在表面形成深浅不一的凹坑。 冲蚀介质喷

射到试样表面后， 流体方向会发生改变， 冲蚀颗粒会

向四周发散， 而沿水流方向运动的颗粒较多切削能力

较强； 当速度增大时， 冲蚀粒子在与试样表面碰撞

后， 切向速度变大， 在材料表面留下较长的切削痕

迹， 造成冲蚀坑的长度增加； 由于速度的增大， 冲击

粒子的动能变大， 法向速度增加， 冲击粒子对试样冲

击作用不断重复进行， 材料的深度也就相应加深。

图 ５　 冲击粒子速度分解

Ｆｉｇ ５　 Ｔｈｅ ｒｅｓｏｌｕｔｉｏｎ ｏｆ ｖｅｌｏｃｉｔｙ ｏｆ ｅｒｏｓｉｏｎ ｐａｒｔｉｃｌｅ
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２􀆰 ３　 扫描电镜

图 ６ 为不同速度时， 冲蚀坑中心观察点处的扫描

电镜图像。 通过对比不同冲蚀速度下冲蚀试样的扫描

电镜图像， 可以看出， 冲蚀坑表面电镜图像趋向一

致， 说明在不同的冲蚀速度下， ３５ＣｒＭｏ 钢材料的冲

蚀磨损机制应该相同。 从图 ６ 可以看出， 沿着流体流

向 （图 ６ （ａ） 中箭头方向）， 冲蚀坑表面布满犁沟，
并在犁沟的两侧形成大量的金属唇片， 并在犁沟的终

端附着有推挤颗粒物的存在， 这属于典型的切削沟

槽。 这是由于陶粒硬度较大， 可看作刚性粒子， 在

３０°冲击角度下， 以足够的动能撞击到试样表面， 在

试样表面切削作用的结果， 此时， ３５ＣｒＭｏ 钢的磨损

机制主要为切削磨损， 与 ＦＩＮＮＩＥ 和 ＭＣ ＦＡＤＤＥＮ［１１］

提出的微切削理论模型相符合。 犁沟的长度随冲击速

度增大而变长， 深度随冲击速度的增大而加深， 说明

速度增加， ３５ＣｒＭｏ 钢材料的抗冲蚀能力减弱。

图 ６　 不同冲蚀速度下冲蚀微观形貌

Ｆｉｇ ６　 Ｓｕｒｆａｃｅ ｍｏｒｐｈｏｌｏｇｉｅｓ ａｔ ｉｎｔｅｒｅｓｔｅｄ ｒｅｇｉｏｎｓ ｕｎｄｅｒ ｄｉｆｆｅｒｅｎｔ ｉｍｐａｃｔ ｖｅｌｏｃｉｔｙ

３　 结论

（１） 在拉伸应力 １０５ ＭＰａ 和冲蚀角度 ３０°下，
３５ＣｒＭｏ 钢的冲蚀磨损量与冲蚀速度呈指数关系， 随

着冲蚀速度的增大， 冲蚀磨损量显著增加， 在高速陶

粒冲击作用时， 材料更容易出现冲蚀磨损。
（２） 冲蚀角度为 ３０°时， 冲蚀坑的深度随着冲蚀

速度的增大而增加， 冲蚀磨损机制主要为切削磨损。
（３） 冲蚀介质的速度对材料的冲蚀磨损有重要

的影响， 应在保证作业效果的前提下， 适当控制单位

时间内的流体排量， 以减少对管汇的冲蚀破坏。
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关键词： 制动力； 尖叫噪声； 摩擦振动； 磨损

中图分类号： Ｕ４６３􀆰 ５１２； ＴＢ５３３􀆰 １； ＴＨ１１７􀆰 １　 文献标志码： Ａ　 文章编号： ０２５４－０１５０ （２０１７） ０３－０４９－０５

􀤕
􀤕

􀤕
􀤕

􀤕
􀤕

Ｅｆｆｅｃｔ ｏｆ Ｂｒａｋｉｎｇ Ｆｏｒｃｅ ｏｎ ｔｈｅ Ｃｈａｒａｃｔｅｒｉｓｔｉｃｓ ｏｆ Ｂｒａｋｅ
Ｓｑｕｅａｌ ａｎｄ Ｗｅａｒ

ＬＩ Ｊｉａｎｘｉ　 ＭＯ Ｊｉｌｉａｎｇ　 ＷＡＮＧ Ｄｏｎｇｗｅｉ　 ＺＨＵ Ｚｈａｎｇｙａｎｇ　 ＧＥ Ｘｉａｏｈｏｎｇ　 ＣＨＥＮ Ｇｕａｎｇｘｉｏｎｇ
（Ｔｒｉｂｏｌｏｇｙ Ｒｅｓｅａｒｃｈ Ｉｎｓｔｉｔｕｔｅ，Ｓｏｕｔｈｗｅｓｔ Ｊｉａｏｔｏｎｇ Ｕｎｉｖｅｒｓｉｔｙ，Ｃｈｅｎｇｄｕ Ｓｉｃｈｕａｎ ６１００３１，Ｃｈｉｎａ）

Ａｂｓｔｒａｃｔ：Ａｎ ｅｘｐｅｒｉｍｅｎｔａｌ ｔｅｓｔ ｗａｓ ｐｅｒｆｏｒｍｅｄ ｔｏ ｉｎｖｅｓｔｉｇａｔｅ ｔｈｅ ｅｆｆｅｃｔ ｏｆ ｂｒａｋｉｎｇ ｆｏｒｃｅ ｏｎ ｂｒａｋｅ ｓｑｕｅａｌ ｐｒｏｐｅｒｔｉｅｓ ａｎｄ
ｗｅａｒ ｃｈａｒａｃｔｅｒｉｓｔｉｃｓ ｏｆ ｔｈｅ ｆｒｉｃｔｉｏｎ ｃｏｎｔａｃｔ ｓｕｒｆａｃｅ ｂｙ ｕｓｉｎｇ ａ ｎｅｗ ｓｅｌｆ⁃ｄｅｖｅｌｏｐｅｄ ｆｒｉｃｔｉｏｎ ｂｒａｋｅ ｎｏｉｓｅ ｅｘｐｅｒｉｍｅｎｔａｌ ｓｅｔ⁃ｕｐ．
Ｔｈｅ ｆｒｉｃｔｉｏｎ ｃｏｎｔａｃｔ ｓｕｒｆａｃｅ ｗａｓ ｃｒｅａｔｅｄ ｂｅｔｗｅｅｎ ｔｈｅ ｆｏｒｇｅｄ ｓｔｅｅｌ ｂｒａｋｅ ｄｉｓｃ ａｎｄ ｃｏｐｐｅｒ⁃ｂａｓｅｄ ｐｏｗｄｅｒ ｍｅｔａｌｌｕｒｇｙ （Ｐ ／ Ｍ）
ｐａｄ．Ｔｈｅ ｅｘｐｅｒｉｍｅｎｔａｌ ｒｅｓｕｌｔｓ ｓｈｏｗ ｔｈａｔ ｔｈｅ ｆｒｉｃｔｉｏｎ ｓｙｓｔｅｍ ｈａｓ ｍｏｒｅ ｔｅｎｄｅｎｃｉｅｓ ｔｏ ｇｅｎｅｒａｔｅ ｕｎｓｔａｂｌｅ ｖｉｂｒａｔｉｏｎ ｗｉｔｈ ｔｈｅ ｉｎ⁃
ｃｒｅａｓｉｎｇ ｏｆ ｂｒａｋｉｎｇ ｆｏｒｃｅ，ｗｈｉｃｈ ｉｎｄｉｃａｔｅｓ ｔｈａｔ ｔｈｅ ｆｒｉｃｔｉｏｎ ｓｙｓｔｅｍ ｗｉｔｈ ｈｉｇｈｅｒ ｂｒａｋｉｎｇ ｆｏｒｃｅ ｈａｓ ａ ｈｉｇｈｅｒ ｐｏｔｅｎｔｉａｌ ｉｎ ｇｅｎｅｒａ⁃
ｔｉｎｇ ｓｑｕｅａｌ ｎｏｉｓｅ．Ｍｏｒｅｏｖｅｒ，ｈｉｇｈｅｒ ｂｒａｋｉｎｇ ｆｏｒｃｅ ｃａｕｓｅｓ ｍｏｒｅ ｓｅｒｉｏｕｓ ｗｅａｒ ｏｆ ｔｈｅ ｆｒｉｃｔｉｏｎ ｉｎｔｅｒｆａｃｅ，ｗｈｉｃｈ ｐｒｏｍｏｔｅｓ ｔｈｅ ｆｏｒ⁃
ｍａｔｉｏｎ ｏｆ ａｄｈｅｓｉｏｎ ａｎｄ ｔｅａｒｉｎｇ，ｄｅｔａｃｈｍｅｎｔ，ｐｌｏｕｇｈ ａｎｄ ｄｅｂｒｉｓ ａｃｃｕｍｕｌａｔｉｏｎ．Ｔｈｅｓｅ “ｕｎｅｖｅｎ” ｆａｃｔｏｒｓ ｐｌａｙ ａ ｓｉｇｎｉｆｉｃａｎｔ ｒｏｌｅ
ｉｎ ｈａｍｍｅｒｉｎｇ ｔｈｅ ｉｎｔｅｒｆａｃｅ ｃｏｎｔｉｎｕｏｕｓｌｙ ａｎｄ ａｃｃｏｒｄｉｎｇｌｙ ｃａｕｓｉｎｇ ｔｈｅ ｇｅｎｅｒａｔｉｏｎ ｏｆ ｓｑｕｅａｌ ｎｏｉｓｅ．

Ｋｅｙｗｏｒｄｓ：ｂｒａｋｉｎｇ ｆｏｒｃｅ；ｓｑｕｅａｌ；ｆｒｉｃｔｉｏｎ⁃ｉｎｄｕｃｅｄ ｖｉｂｒａｔｉｏｎ；ｗｅａｒ

　 制动器在工作过程中， 由于制动盘 ／ 片之间摩擦

作用会导致系统产生不稳定自激振动进而产生制动噪

声， 其中制动尖叫噪声 （频率 ｆ＞１ ｋＨｚ） 由于其响度

大、 产生频率高、 危害大等问题， 一直以来为学术界

和工业界的研究难点和重点［１－３］。
近年来， 国内外很多学者对制动尖叫噪声做了大

量研究， 结果表明制动尖叫噪声的影响因素众多， 如

摩擦副材料、 接触刚度、 系统阻尼、 制动力和转速

等［４－５］。 其中， 制动力由于阻止界面的相对运动， 对

制动尖叫噪声的特性有重要影响［５－７］。 ＥＲＩＫＳＳＯＮ 和
ＪＡＣＯＢＳＯＮ［５］研究发现， 制动尖叫噪声的声压随着制
动力的改变而出现明显变化。 ＧＩＡＮＮＩＮＩ 等［６］ 基于一
套实验室制动装置系统地研究了制动力对制动尖叫噪

声的影响， 表明当制动力处于一定范围时尖叫噪声才

产生， 且制动力的增大会导致更高频率尖叫噪声的产
生。 ＢＵＴＬＩＮ 和 ＷＯＯＤＨＯＵＳＥ［７］ 基于销－盘试验装置
研究了制动力对尖叫噪声的影响， 得出制动力对尖叫

噪声的产生趋势、 强度和频率都具有重要的影响。
上述研究表明制动力与制动尖叫噪声的产生及其

特性之间存在密切的联系， 但这些研究都只停留在制

动力与制动尖叫噪声产生及强度的简单对应关系的评

估， 未能针对制动力如何影响界面摩擦磨损， 并进一

步影响尖叫噪声的产生及演变等问题进行探讨。 考虑

到制动尖叫噪声的产生源于制动界面的摩擦作用， 因

此深入研究制动力、 界面摩擦磨损特性及制动尖叫噪

声三者的相互关系对探索制动噪声的产生及演变规律

具有重要意义。 基于以上分析， 本文作者对不同制动



力条件下的制动尖叫噪声特性进行试验研究， 并分析

不同制动力作用下界面的磨损特性， 以界面磨损特征

为桥梁， 建立起制动力与制动噪声之间的相互关系，
为深入认识制动力与制动尖叫噪声的相互联系与作用

机制提供一定的理论依据。
１　 试验部分

１􀆰 １　 试验装置

制动噪声试验在自行研制的试验平台上进行， 该

试验台主要由控制系统、 驱动和传动系统、 摩擦学测

试系统及信号采集分析系统组成， 如图 １ 所示。 控制

系统主要集成于控制柜中， 实现操控变频电机的转

速、 离合器的吸合和分离以及摩擦学试验系统中制动

力的加载和卸载。 制动力的大小通过气压缸压力控制

阀实现调控。 试验开始时， 制动片试样在推力杆的作

用下与具有一定相对转速的制动盘接触， 并在制动力

作用下构成盘式制动器实际制动时的基本模式。

图 １　 试验装置示意图

Ｆｉｇ １　 Ｓｃｈｅｍａｔｉｃ ｏｆ ｔｈｅ ｅｘｐｅｒｉｍｅｎｔａｌ ｓｅｔｕｐ

　 　 信号采集分析系统中， 三维加速度传感器 （ＫＩＳ⁃
ＴＬＥＲ ８６８８Ａ５０） 安装在制动片试样夹具顶端， 用于

采集振动加速度信号； 声学传感器 （ＭＴＧ ＭＫ２５０）
位于摩擦试样对磨界面约 １００ ｍｍ 处， 用于采集噪声

信号； 扭矩传感器 （ＺＲＮ５０３） 安装在水平传动轴中

部的 ２ 个轴承之间， 用于测量对磨过程中的摩擦扭矩

信号。 采用德国 ＭＵＥＬＬＥＲ⁃ＢＢＭ 公司的 ３２ 通道振动

噪声测量分析系统对采集到的信号进行实时监测与分

析， 采样频率为 １２􀆰 ８ ｋＨｚ。 该装置可实现对摩擦噪

声、 振动加速度和摩擦扭矩的同步动态采集和实时分

析， 能较准确地分析制动力对摩擦噪声特性、 摩擦振

动和扭矩的影响规律。
１􀆰 ２　 试验样品和试验参数

试验采用片－盘 （Ｐａｄ⁃ｏｎ⁃Ｄｉｓｃ） 接触模式， 摩擦

副配置如图 ２ 所示。 制动盘沿逆时针方向转动。 制动

盘试样为锻钢材料 （硬度为 ＨＢ３２０ ～ ３８０， 弹性模量

Ｅ 为 １９０～２００ ＧＰａ）， 其外径为 ３９６ ｍｍ， 厚度为 ２５􀆰 ４
ｍｍ； 制动片试样为铜基粉末冶金材料 （硬度为

ＨＲＣ３５～７０， 弹性模量 Ｅ 为 ３５ ＧＰａ）， 其形状外径为

１ ２４０ ｍｍ、 内径为 １ ０２４ ｍｍ、 角度为 １０°的扇形， 厚

度为 ２４ ｍｍ。 试验前对制动盘试样和制动片试样依次

用乙醇溶液和丙酮进行清洁并干燥。

图 ２　 制动片和制动盘配置示意图

Ｆｉｇ ２　 Ｓｃｈｅｍａｔｉｃ ｏｆ ｐａｄ⁃ｏｎ⁃ｄｉｓｃ ｃｏｎｆｉｇｕｒａｔｉｏｎ
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　 　 摩擦学试验参数如下： 设置制动力 Ｆｂ 分别为

４６０、 ５６０ 和 ６６０ Ｎ， 制动盘转速 ｎ ＝ （１７０±５） ｒ ／ ｍｉｎ，
摩擦半径 Ｒ＝ １５１ ｍｍ， 每次试验时间 ｔ ＝ ３６０ ｓ。 试验

前对制动盘和制动片试样进行充分的预跑合， 以保证

试样之间良好的面接触。 试验环境条件为大气下干态

（ 温度 （２５±５） ℃， 相对湿度 ＲＨ６０％±１０％ ）。 试验

前对本底噪声进行测量分析， 得出其强度约为 ６７􀆰 ０
ｄＢ， 主频约为 ３５０ Ｈｚ， 由于该频率与所研究的尖叫

噪声频率 （大于 １ ｋＨｚ） 相差较大， 因此本底噪声的

存在不影响制动噪声试验结果。 由于摩擦噪声的产生

具有一定的随机性， 因此在每种制动力下的试验均重

复 ５ 次以上， 以保证试验结果的可靠性。 试验结束

后， 利用激光共聚焦扫描显微镜 （ＬＳＣＭ） 对制动片

的表面形貌进行观测和分析。
２　 结果与讨论

２􀆰 １　 制动力对制动尖叫噪声特性的影响

由于制动噪声信号在试验的过程中是动态变化

的， 为客观评价在不同制动力条件下的制动噪声水

平， 对制动噪声声压进行均值分析， 结果如图 ３ 所

示。 可以看出在 ３ 种不同制动力作用下， 制动噪声等

效声压级平均值和波动幅度明显不同。 随着制动力的

增大， 噪声等效声压级强度明显增大， 且其波动幅度

也明显变大， 噪声变化趋势更不稳定。

图 ３　 不同制动力条件下噪声的等效声压级

Ｆｉｇ ３　 Ｅｑｕｉｖａｌｅｎｔ ｓｏｕｎｄ ｐｒｅｓｓｕｒｅ ｌｅｖｅｌ ｏｆ ｎｏｉｓｅ ｕｎｄｅｒ ｄｉｆｆｅｒｅｎｔ
ｂｒａｋｉｎｇ ｆｏｒｃｅｓ

为进一步分析尖叫噪声在制动摩擦过程中的演变

规律特性， 对不同制动力条件下的噪声信号进行时频

分析， 结果如图 ４ 所示。 可以看出， 摩擦系统在较大

制动力作用下更容易对外辐射出噪声。 制动力的变化

并不会对制动噪声的基频成分产生明显的影响， 在 ３
种不同制动力条件下产生的制动尖叫噪声基频分别为

５ ０５０、 ５ １００ 和 ５ １５０ Ｈｚ。 但是， 在较大的制动力作

用下， 基频部分所具有的能量明显增强， 且随着试验

的进行， 较大的制动力将会使得系统产生二次谐波响

应 （如图 ４ （ｂ）、 （ｃ） 所示）。 通过对噪声频率稳定

性分析可以看出， 当制动力增大到 ６６０ Ｎ 时， 界面噪

声在基频处的能量分布连续性较差， 在试验对应的某

一阶段中甚至低于 ４６０ 和 ５６０ Ｎ 的主频成分能量， 这

与等效声压级波动幅度的变化对应。

图 ４　 不同制动力条件下尖叫噪声的时频分析

Ｆｉｇ ４　 Ｔｉｍｅ⁃ｆｒｅｑｕｅｎｃｙ ａｎａｌｙｓｉｓ ｏｆ ｓｑｕｅａｌ ｎｏｉｓｅ ｕｎｄｅｒ ｄｉｆｆｅｒｅｎｔ
ｂｒａｋｉｎｇ ｆｏｒｃｅｓ （ａ） ４６０ Ｎ； （ｂ） ５６０ Ｎ； （ｃ） ６６０ Ｎ

２􀆰 ２　 制动力对系统稳定性的影响

为进一步研究制动力对制动系统稳定性的影响，
对不同制动力条件下摩擦振动加速度幅值进行统计分

析， 结果如图 ５ 所示。 可以看出， 随着制动力的增

大， 振动幅值的概率分布曲线在零点 （系统稳定点）
的峰值降低， 振动加速度幅值振荡范围明显变大， 这

说明制动力的增大会导致系统振动幅值的离散性增

大， 摩擦振动信号的波动更加剧烈， 系统不稳定性

加剧。
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图 ５　 不同制动力下摩擦振动加速度幅值概率分布曲线

Ｆｉｇ ５　 Ｐｒｏｂａｂｉｌｉｔｙ ｄｅｎｓｉｔｙ ｄｉｓｔｒｉｂｕｔｉｏｎ ｃｕｒｖｅｓ ｏｆ ｔｈｅ ｆｒｉｃｔｉｏｎ⁃ｉｎｄｕｃｅｄ ｖｉｂｒａｔｉｏｎ ａｃｃｅｌｅｒａｔｉｏｎ ａｍｐｌｉｔｕｄｅ ｕｎｄｅｒ ｄｉｆｆｅｒｅｎｔ
ｂｒａｋｉｎｇ ｆｏｒｃｅｓ （ａ） ４６０ Ｎ； （ｂ） ５６０ Ｎ； （ｃ） ６６０ Ｎ

２􀆰 ３　 界面磨损特征分析

大量研究表明， 制动尖叫噪声的产生及演变特性

与界面摩擦磨损导致的黏着撕裂和剥落、 犁削及磨屑

行为等有着密切关系［８－１０］。 基于此， 本文作者对摩擦

界面在不同制动力作用下的磨损形貌进行分析， 进一

步从界面磨损特征的角度揭示制动力和制动尖叫噪声

之间的内在联系， 结果如图 ６ 所示。

图 ６　 不同制动力条件试验后制动片表面二维和三维形貌

Ｆｉｇ ６　 ２⁃Ｄ ｍｏｒｐｈｏｌｏｇｉｅｓ ａｎｄ ３⁃Ｄ ｔｏｐｏｇｒａｐｈｉｅｓ ｏｆ ｐａｄ ｓｕｒｆａｃｅｓ ａｆｔｅｒ ｔｅｓｔｓ ｕｎｄｅｒ ｄｉｆｆｅｒｅｎｔ ｂｒａｋｉｎｇ ｆｏｒｃｅｓ （ａ） ４６０ Ｎ； （ｂ） ５６０ Ｎ； （ｃ） ６６０ Ｎ
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　 　 由图 ６ 可以看出， 制动力的增大导致界面磨损更
加严重， 黏着撕裂和剥落、 犁沟现象更为显著。 对不
同制动力作用下的磨屑质量进行分析， 结果如图 ７ 所
示， 可以看出， 制动力的增大加快了摩擦副的磨损，
进而产生了更多的磨屑。 摩擦界面暗色区域逐渐变
大， 附着于界面的磨屑碾压堆积现象也更为严重。 综
上所述， 随着制动力的增大， 黏着撕裂和剥落、 犁
削、 磨屑堆积等界面磨损特征更为突出， 这些 “不
平顺” 因素在摩擦过程中不断地对接触界面产生激
励进而使得系统不稳定振动加剧， 并最终辐射出高强
度的制动尖叫噪声［１１］。

图 ７　 不同制动力条件下产生的磨屑质量对比
Ｆｉｇ ７　 Ｃｏｍｐａｒｉｓｏｎ ｏｆ ｗｅａｒ ｄｅｂｒｉｓ ｗｅｉｇｈｔ ｕｎｄｅｒ ｄｉｆｆｅｒｅｎｔ

ｂｒａｋｉｎｇ ｆｏｒｃｅｓ

３　 结论
（１） 随着制动力的增大， 摩擦系统更易产生不

稳定振动， 进而更容易对外辐射出制动尖叫噪声。
（２） 制动力对制动尖叫噪声的基频影响不大，

但是会影响基频所具有的能量， 且较大的制动力会诱
导系统产生多阶谐波响应， 制动尖叫噪声的频率变得
更加复杂。

（３） 制动力的增大会加快摩擦副的磨损， 黏着
撕裂和剥落、 犁削、 磨屑堆积等 “不平顺” 因素对接
触界面产生连续激励从而加剧系统不稳定振动， 进一

步诱导高强度制动尖叫噪声的产生。
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摘要： 谐波减速器的柔性轴承装配到波发生器椭圆凸轮上时存在较大的预应力和预变形。 为研究预应力的影响，
利用 ＡＮＳＹＳ Ｗｏｒｋｂｅｎｃｈ 建立柔性轴承和波发生器凸轮多体接触模型， 在实际工作载荷和预应力及预变形作用下， 对柔

性轴承内外套圈进行分析， 得到其变形、 应力以及载荷分布规律。 分析结果表明， 内外圈沟道处的等效应力主要取决

于其受到的周向应力； 内外圈的最大等效应力和最大径向应力发生在长轴处的球与内外沟道接触的区域。 依据 Ｌ⁃Ｐ 理

论计算出柔性轴承的疲劳寿命， 结果表明， 考虑预应力情况下柔性轴承的疲劳寿命降低了 ３０％， 研究结果对柔性薄壁

轴承的设计及分析提供理论参考和实践指导。
关键词： 柔性轴承； 预应力； 疲劳寿命
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ｔｏ Ｌ⁃Ｐ ｔｈｅｏｒｙ，ｔｈｅ ｆａｔｉｇｕｅ ｌｉｆｅ ｏｆ ｆｌｅｘｉｂｌｅ ｂｅａｒｉｎｇ ｗａｓ ｃａｌｃｕｌａｔｅｄ．Ｉｔ ｉｓ ｓｈｏｗｎ ｔｈａｔ ｔｈｅ ｆａｔｉｇｕｅ ｌｉｆｅ ｏｆ ｆｌｅｘｉｂｌｅ ｂｅａｒｉｎｇ ｉｓ ｒｅ⁃
ｄｕｃｅｄ ｂｙ ３０％ ｉｎ ｔｈｅ ｃａｓｅ ｏｆ ｐｒｅｓｔｒｅｓｓ．Ｔｈｅ ｒｅｓｅａｒｃｈ ｒｅｓｕｌｔｓ ｐｒｏｖｉｄｅ ｔｈｅ ｔｈｅｏｒｅｔｉｃａｌ ｒｅｆｅｒｅｎｃｅ ａｎｄ ｇｕｉｄａｎｃｅ ｆｏｒ ｔｈｅ ｄｅｓｉｇｎ
ａｎｄ ｐｒｅｄｉｃｔｉｏｎ ｔｈｅ ｆａｔｉｇｕｅ ｌｉｆｅ ｏｆ ｆｌｅｘｉｂｌｅ ｂｅａｒｉｎｇ．

Ｋｅｙｗｏｒｄｓ：ｆｌｅｘｉｂｌｅ ｂｅａｒｉｎｇ；ｐｒｅｓｔｒｅｓｓ；ｆａｔｉｇｕｅ ｌｉｆｅ

　 谐波减速器具有体积小、 质量轻、 定位精度高的
优点， 广泛应用于工业机器人关节、 航空航天等领
域。 由谐波传动的原理［１－２］ 可知， 柔性轴承内外圈装
配时会发生大挠度的弹性变形， 存在较大的装配预应
力和预变形， 导致轴承载荷分布和接触应力会有较大
的不同。 因此研究装配预应力对柔性轴承载荷分布的
影响， 以及接触应力对柔性轴承承载能力和疲劳寿命
的影响， 具有重要意义。

随着机器人技术的发展， 柔性轴承的研究也吸引
了很多国内外学者的兴趣。 赵滨海等［３］、 邵凤常和温
诗铸［４］利用薄壁圆环理论分析了柔性轴承的载荷分布。
ＯＳＴＡＰＳＫＩ 等［５－７］利用有限元分析方法， 分析了施加长
轴区的对称径向载荷情况下的柔性轴承的变形和应力
情况。 张林川等［８］ 在 ＡＮＳＹＳ⁃Ｗｏｒｋｂｅｎｃｈ 中建立了 １ ／ ４
模型的柔性轴承的参数化模型， 对不同沟曲率半径系
数的柔性轴承进行了静力学接触分析， 得到了不同的
参数柔性轴承内外圈的变形、 应变力的分布规律。

柔性轴承装配中随着凸轮轮廓产生强制变形， 在
内圈和外圈产生了较大的装配预应力和应变， 采用赫
兹理论求解该问题时存在较大的局限性， 不能很好地
考虑到预应力和变形的影响。 本文作者采用有限元分
析方法， 很好地解决了柔性轴承中的接触问题和柔性
变形问题。 运用 ＡＮＳＹＳ Ｗｏｒｋｂｅｎｃｈ 分析软件， 建立



柔性轴承多体接触有限元模型， 在充分考虑柔性轴承
内外圈的装配预变形和预应力的情况下， 分析柔性薄
壁轴承的载荷特性对其应力、 变形和载荷分布的影
响。 研究结果对柔性薄壁轴承的设计和寿命预测有一
定理论指导意义和工程应用价值。
１　 柔性轴承与凸轮的接触分析

柔性轴承与普通轴承最大的不同在于其内外圈的
壁厚很薄， 装配在波发生器凸轮上可以随凸轮的轮廓
产生强制变形， 其结构如图 １ 所示。

图 １　 凸轮波发生器与柔性轴承结构示意图

Ｆｉｇ １　 Ｓｃｈｅｍａｔｉｃ ｏｆ ｇｅｎｅｒａｔｏｒ ｃａｍ ａｎｄ ｆｌｅｘｉｂｌｅ ｂｅａｒｉｎｇ

谐波减速器中较常用的是余弦凸轮， 轮廓线的极
坐标方程为： ρＨ ＝ １７􀆰 ７５＋０􀆰 ５ｃｏｓ （２ϕ）。 根据图 １ 所
示的结构示意图， 在 ＡＮＳＹＳ Ｗｏｒｋｂｅｎｃｈ 中建立波发

生器凸轮与柔性轴承的三维模型。 为了简化分析， 在
模型中不考虑内外圈的倒角和保持架。 同时， 为了准
确得出柔性轴承装配过程中的预应力和预变形， 建立
了柔性轴承与凸轮波发生器的多体接触模型。

柔性轴承装配到凸轮轴时， 内圈在长轴附近区域
为过盈配合， 而在短轴附近区域为间隙配合。 内外圈
会发生大变形， 且滚动体存在刚体运动。 柔性轴承的
接触分析中， 由于内外圈的大变形和滚动体的刚体运
动， 且存在大量的接触对 （包括内圈和球的接触，
外圈和球的接触， 内圈和波发生器凸轮的接触）， 而
每个接触对具体接触形式又不完全相同， 所以分析过
程非常复杂。 波发生器和内圈之间的接触类型为非对
称刚柔接触， 选择波发生器椭圆柱面为目标面， 内圈
内表面为接触面。 内外圈与滚动体接触对中， 沟道面
为接触面， 滚动体球面为目标面。 为选取合理的法向
接触刚度， 经过反复调试， 滚动体与内外圈之间的法
向接触刚度设置为 ０􀆰 ０５， 而内圈与波发生器法向接
触刚度设置为 ０􀆰 １， 能在保证收敛的情况下， 渗透值
较小， 最后计算结果的最大接触渗透值为 １􀆰 ９５２ μｍ。

柔性轴承装配到椭圆凸轮上以后， 内外圈的预变
形和预应力分析结果分别如图 ２ 和图 ３ 所示。 图 ２ 表
明， 在波发生器的长轴和短轴处预变形最大； 由图 ３
可以看出， 最大等效预应力发生在外圈长轴处滚动体
与外圈接触点位置。

　 　 　 　 　 图 ２　 柔性轴承的预变形　 　 　 　 　 　 　 　 　 　 　 图 ３　 柔性轴承的装配预应力
Ｆｉｇ ２　 Ｐｒｅ⁃ｄｅｆｏｒｍａｔｉｏｎ ｏｆ ｆｌｅｘｉｂｌｅ ｂｅａｒｉｎｇ （ａ） ｐｒｅ⁃ｄｅｆｏｒｍａｔｉｏｎ ｏｆ 　 　 Ｆｉｇ ３　 Ｐｒｅ⁃ｓｔｒｅｓｓ ｏｆ ｆｌｅｘｉｂｌｅ ｂｅａｒｉｎｇ （ａ） ｐｒｅ⁃ｓｔｒｅｓｓ ｏｆ ｉｎｎｅｒ ｒｉｎｇ；

ｉｎｎｅｒ ｒｉｎｇ； （ｂ） ｐｒｅ⁃ｄｅｆｏｒｍａｔｉｏｎ ｏｆ ｏｕｔｅｒ ｒｉｎｇ （ｂ） ｐｒｅ⁃ｓｔｒｅｓｓ ｏｆ ｏｕｔｅｒ ｒｉｎｇ
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　 　 由于内外圈的变形上下对称， 提取轴承内外圈的

上半部分的变形， 得到变形曲线如图 ４ 所示。

图 ４　 柔性轴承内外圈上半部分变形曲线

Ｆｉｇ ４　 Ｄｅｆｏｒｍａｔｉｏｎ ｃｕｒｖｅｓ ｏｆ ｉｎｎｅｒ ａｎｄ ｏｕｔｅｒ ｒｉｎｇｓ ｏｆ
ｆｌｅｘｉｂｌｅ ｂｅａｒｉｎｇ

由图 ４ 可以看出， 内圈在长轴处的径向变形最

大， 短轴处径向变形最小， 而在近 ４５°处为变形为 ０。
外圈径向变形也呈类似分布。 外圈的预变形在长轴和

短轴处的周向变形为 ０， 而在近 ４５°处为最大值， 分

析结果符合薄壁圆环理论。 从图 ４ 还可以看出， 内圈

变形最大值略大于外圈， 这是由于滚动体与内、 外圈

之间存在接触变形， 有一定的趋近量。
２　 柔性轴承的载荷分析

谐波减速器中的载荷传递主要是刚轮与柔轮之间

的啮合力及柔轮与柔性轴承之间的径向反力组成。 刚

轮作用在柔轮上的啮合力不仅与传递的扭矩大小有

关， 还与轮齿啮合区域的大小有关。 啮合力的分布可

由实验［９－１０］得到， 柔性轴承外圈受载如图 ５ 所示。 其

载荷峰值与波发生器长轴夹角约为 １５°， 载荷跨度角

约为 １２０°。

图 ５　 谐波柔轮受载分布

Ｆｉｇ ５　 Ｌｏａｄ ｄｉｓｔｒｉｂｕｔｉｏｎ ｏｆ ｈａｒｍｏｎｉｃ ｆｌｅｘｉｂｌｅ ｗｈｅｅｌ

为得到更符合实际的解， 对轴承外圈施加对称余
弦函数载荷， 其中载荷峰值所在轴 ＣＣ′与长轴 ＡＡ′夹
角 φ４ 为 １５°， 载荷跨度角 φ５ 为 １２０°。
３　 实际载荷下柔性轴承的应力分析

利用 ＡＮＳＹＳ Ｗｏｒｋｂｅｎｃｈ 中的 Ｄｅｓｉｇｎ Ｍｏｄｅｌｅｒ 建立

参数化柔性轴承模型。 几何模型及局部网格划分如图
６ 所示。

图 ６　 柔性轴承的几何模型和全六面体网格划分

Ｆｉｇ ６　 Ｔｈｅ ｇｅｏｍｅｔｒｉｃ ｍｏｄｅｌ ｏｆ ｆｌｅｘｉｂｌｅ ｂｅａｒｉｎｇ ａｎｄ
ｈｅｘａｈｅｄｒａｌ ｍｅｓｈ

不考虑预应力的影响， 分析实际工作载荷下柔性

轴承的内外圈应力。 提取轴承的等效应力结果， 内外

圈应力分析结果如图 ７ 所示， 发现最大等效应力发生
在外圈长轴处滚动体与外圈接触点位置。

图 ７　 不考虑预应力时内外圈应力云图

Ｆｉｇ ７　 Ｔｈｅ ｓｔｒｅｓｓ ｃｌｏｕｄ ｏｆ ｔｈｅ ｉｎｎｅｒ ａｎｄ ｏｕｔｅｒ ｒｉｎｇｓ ｗｉｔｈｏｕｔ
ｃｏｎｓｉｄｅｒａｔｉｏｎ ｏｆ ｐｒｅ⁃ｓｔｒｅｓｓ （ａ） ｅｑｕｉｖａｌｅｎｔ ｓｔｒｅｓｓ ｏｆ
ｔｈｅ ｉｎｎｅｒ ｒｉｎｇ； （ｂ） ｅｑｕｉｖａｌｅｎｔ ｓｔｒｅｓｓ ｏｆ ｔｈｅ ｏｕｔｅｒ ｒｉｎｇ
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图 ８ 示出了考虑预应力的影响时， 实际工作载荷
下柔性轴承的内外圈应力。 对比图 ７ 和图 ８ 中等效应
力云图可以看出， 与不考虑预应力相比， 考虑预应力
时， 柔性轴承内圈的最大等效应力增加了 ２１１􀆰 ４９

ＭＰａ， 增加 ６７􀆰 ４％； 外圈的等效应力增加了 ２３１􀆰 ６８
ＭＰａ， 增加 ４４􀆰 １％。 仿真计算的结果表明， 装配预应
力对柔性轴承的承载力有较大的影响。

图 ８　 考虑预应力加载后等效应力云图

Ｆｉｇ ８　 Ｔｈｅ ｓｔｒｅｓｓ ｃｌｏｕｄ ｏｆ ｔｈｅ ｉｎｎｅｒ ａｎｄ ｏｕｔｅｒ ｒｉｎｇｓ ｗｉｔｈ ｃｏｎｓｉｄｅｒａｔｉｏｎ ｏｆ ｐｒｅ⁃ｓｔｒｅｓｓ （ａ） ｅｑｕｉｖａｌｅｎｔ ｓｔｒｅｓｓ ｏｆ ｔｈｅ ｉｎｎｅｒ ｒｉｎｇ；
（ｂ） ｅｑｕｉｖａｌｅｎｔ ｓｔｒｅｓｓ ｏｆ ｔｈｅ ｏｕｔｅｒ ｒｉｎｇ

　 　 提取考虑预应力时柔性轴承内外圈接触应力的计
算结果， 如图 ９ 所示， 最大接触应力位于内圈长轴处

滚动体与内圈接触点位置， 其最大接触应力为
１９９􀆰 ７２ ＭＰａ。

图 ９　 考虑预应力时柔性轴承内外圈接触应力云图

Ｆｉｇ ９　 Ｔｈｅ ｃｏｎｔａｃｔ ｓｔｒｅｓｓ ｃｌｏｕｄ ｏｆ ｔｈｅ ｉｎｎｅｒ ａｎｄ ｏｕｔｅｒ ｒｉｎｇｓ ｗｉｔｈ ｃｏｎｓｉｄｅｒａｔｉｏｎ ｏｆ ｐｒｅ⁃ｓｔｒｅｓｓ （ａ） ｃｏｎｔａｃｔ ｓｔｒｅｓｓ ｏｆ ｔｈｅ ｉｎｎｅｒ ｒｉｎｇ；
（ｂ） ｃｏｎｔａｃｔ ｓｔｒｅｓｓ ｏｆ ｔｈｅ ｏｕｔｅｒ ｒｉｎｇ

　 　 利用 ＡＮＳＹＳ 后处理器， 提取滚动体与滚道的接
触负荷， 经积分计算各滚动体位置的法向载荷分布如
图 １０ 和图 １１ 所示。 计算结果表明， 考虑预应力的情
况下， 长轴附近的滚动体载荷较不考虑预应力的情况
下都增加了 １０％左右， 而对短轴附近滚动体的载荷
没有影响， 这与实际的工作情况是相符的。

图 １０　 柔性轴承上半圈载荷分布

Ｆｉｇ １０　 Ｌｏａｄ ｄｉｓｔｒｉｂｕｔｉｏｎ ｏｆ ｔｈｅ ｕｐｐｅｒ ｈａｌｆ ｂｅａｒｉｎｇ
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图 １１　 柔性轴承下半圈载荷分布

Ｆｉｇ １１　 Ｌｏａｄ ｄｉｓｔｒｉｂｕｔｉｏｎ ｏｆ ｔｈｅ ｌｏｗｅｒ ｈａｌｆ ｂｅａｒｉｎｇ

４　 基于接触疲劳的柔性轴承寿命计算
根据 Ｌｕｎｄｂｅｒｇ 和 Ｐａｌｍｇｒｅｎ 轴承寿命精确计算方

法［１１］， 已知各个滚动体位置的法向载荷， 就可以计

算点接触滚动轴承的疲劳寿命。 基于以上对柔性轴承

的实际受载分析， 在 Ｗｏｒｋｂｅｎｃｈ 中施加实际载荷， 得

到各个滚动体位置的法向载荷， 分别计算内外圈的寿

命， 再由整套轴承的寿命公式即可得到考虑实际受载
下的柔性轴承的疲劳寿命。

将分析算例中柔性轴承的各参数代入式 （１）、
（２）， 可得到内外套圈的额定滚动体载荷［１０－１１］。

Ｑｃｉ ＝Ａ（
２Ｒ
Ｄｗ

ｒ ｉ
ｒ ｉ－Ｒ

） ０．４１（１－γ）
１．３９

（１＋γ） １ ／ ３ （
Ｄｗ

ｄｍ
） ０．３Ｄｗ

１．８Ｚ－１ ／ ３ （１）

Ｑｃｏ ＝Ａ（
２Ｒ
Ｄｗ

ｒｅ
ｒｅ－Ｒ

） ０．４１（１＋γ）
１．３９

（１－γ） １ ／ ３ （
Ｄｗ

ｄｍ
） ０．３Ｄｗ

１．８Ｚ－１ ／ ３ （２）

式中： Ｑｃｉ是内圈额定滚动体负荷， Ｎ； Ｑｃｏ是外圈额

定滚动体负荷， Ｎ； Ａ 是经验系数， 对轴承钢， Ａ ＝
９８􀆰 １； Ｒ 是滚动体母线的曲率半径， ｍｍ； Ｄｗ 是滚动

体直径， ｍｍ ； ｒ ｉ、 ｒｅ 分别是内、 外套圈沟曲率半径，
ｍｍ； ｒ 是量纲一几何参数， ｒ ＝Ｄｗｃｏｓａ ／ ｄｍ； ｄｍ 是滚动

体中心圆直径， ｍｍ； Ｚ 为滚动体个数。
点接触时， 轴承内外套圈当量滚动体负荷计算公

式为

Ｑｅｉ ＝（
１
ｚ
􀰑
Ｚ

ｊ＝ １
Ｑ ｊ

ｓ） １ ／ ｓ （３）

Ｑｅｏ ＝（
１
ｚ
􀰑
Ｚ

ｊ＝ １
Ｑ ｊ

ω） １ ／ ω （４）

轴承的内外圈额定寿命为

Ｌ１０ｉ ＝
Ｑｃｉ

Ｑｅｉ

æ

è
ç

ö

ø
÷

ε

（５）

Ｌ１０ｅ ＝
Ｑｃｏ

Ｑｅｏ

æ

è
ç

ö

ø
÷

ε

（６）

式中： Ｑｅｉ为轴承内圈当量滚动体负荷， Ｎ； Ｑｅｏ 为轴

承外圈当量滚动体负荷， Ｎ； Ｑ ｊ 为滚动体的法向反

力； ｓ、 ω 为负荷指数， 对点接触， ｓ＝ ３、 ω＝ １０ ／ ３。
根据滚动轴承寿命参数 Ｗｅｉｂｕｌｌ 分布方程， 整套

轴承的额定寿命为
Ｌ１０ ＝（Ｌ１０ｉ

－１０ ／ ９＋Ｌ１０ｅ
－１０ ／ ９） －０．９ （７）

式中： Ｌ１０ｉ、 Ｌ１０ｅ、 Ｌ１０分别为内圈、 外圈和整套轴承的

额定寿命。
提取仿真分析的计算结果， 代入整套轴承的额定

寿命计算公式分别求出不考虑预应力和预变形的情况

下， 柔性轴承的额定寿命为 １１３􀆰 ３６９ 百万转， 而考虑

预应力和预变形的情况下柔性轴承的额定寿命为

７９􀆰 ３６６２ 百万转， 考虑预应力的情况下柔性轴承的额

定寿命降低了 ３０％。
５　 结论

（１） 柔性轴承内外圈的变形主要取决于波发生

器凸轮的轮廓线， 内圈在长轴处的径向变形最大， 短

轴处径向变形最小， 而在近 ４５°处为变形为 ０。 外圈

径向变形也成类似分布。 外圈的预变形在长轴和短轴

处的周向变形为 ０， 而在近 ４５°处为最大值， 分析结

果符合薄壁圆环理论。 内圈变形最大值略大于外圈，
这是由于滚动体与内、 外圈之间存在接触变形， 有一

定的趋近量。
（２） 柔性轴承装配到椭圆轴凸轮后， 内外圈的最

大预应力在椭圆长轴处最大， 且内圈的最大预应力较

外圈的大， 这主要是由于内圈的曲率半径比外圈小，
承受的弯曲应力较大， 与材料力学中的弯曲理论相符。

（３） 考虑预应力的情况下， 相同径向载荷作用

下， 柔性轴承内外圈的等效应力较不考虑预应力的等

效应力有较大的增加， 这对柔性轴承的额定承载能力

有较大影响。
（４） 根据 Ｌ－Ｐ 理论精确计算柔性轴承的疲劳寿

命， 结果表明， 考虑预应力的情况下柔性轴承的疲劳

寿命降低了 ３０％， 这对谐波减速器用柔性轴承的设

计和制造提出了更高的要求。
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摘要： 采用有限差分方法， 基于对螺旋槽端面气膜压力分布、 流速分布和泄漏率变化的数值计算分析， 探讨低压

上游泵送螺旋槽气体端面密封实现被密封介质零泄漏的作用机制和变化规律。 结果表明， 螺旋槽上游泵送作用可在高

压侧形成周向封闭的高于密封压力的高压流体环带， 阻止被密封介质进入密封间隙， 实现被密封高压介质的零泄漏，
形成密封介质的完全的反向泄漏； 泄漏率随转速、 槽数和膜厚的增加先减小后增大， 随槽深、 螺旋角和槽台宽比的增

加先增大后减小， 随槽根半径增加而减小； 当转速、 膜厚和槽数达到一定值时， 泄漏方向会发生改变； 开启力随转速

和槽数增加而增大， 随着膜厚的增大而减小， 随槽深、 螺旋角、 槽台宽比和槽根半径的增加呈先增大后减小的趋势。
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　 机械端面密封作为航空发动机等动力机械装备的

重要密封形式之一， 应用于轴承箱等部位以防止润滑

油等高压介质泄漏。 密封端面螺旋槽等反向泵送型槽

技术， 不仅提高密封寿命同时降低泄漏率， 对于发动

机工作效率提高、 降低油耗， 提高相关部件的耐久性

和工作寿命具有重要意义。 研究表明， 液体机械密封

端面螺旋槽不仅具有明显的流体动压效应， 同时螺旋

槽对流体的泵汲作用可将 （密封） 介质从低压侧反

向泵送到高压侧 （即上游泵送作用）， 使泄漏率降

低， 甚至实现密封介质的 “零” 泄漏［１－３］。 国内外学

者相继对不同操作参数［４－６］、 结构参数［７－１１］ 等对螺旋

槽上游泵送机械密封的密封性能的影响规律开展了理

论研究工作。 郝木明等［１２－１４］、 王晓彦等［１５］ 通过实验

证实了上游泵送型槽的泄漏量均低于普通的接触式机

械密封。
然而， 泄漏率参数表征的是整个密封面的宏观径

向流量， 由于螺旋槽结构导致密封端面周向压力分布

出现波动， 因而通过整体泄漏率计算得到的反方向泵

送， 无法避免高压被密封介质进入润滑区而形成事实

上的介质泄漏。 本文作者针对螺旋槽上游泵送端面气



体密封， 通过对端面气膜压力分布、 流速分布和泄

漏率变化的计算， 基于对密封气体运动规律分析， 提

出实现被密封介质零泄漏的理论依据， 并给出泄漏特

性与操作参数和几何参数的变化关系。
１　 计算模型

图 １ 所示是典型的螺旋槽上游泵送机械密封结构

示意图， 其结构参数和操作参数见表 １， 螺旋槽开在

外环， 并处在高压侧， 取一个槽区为一个研究单元。

图 １　 螺旋槽端面干气密封示意图

Ｆｉｇ １　 Ｓｃｈｅｍａｔｉｃ ｄｉａｇｒａｍ ｏｆ ｓｐｉｒａｌ ｇｒｏｏｖｅ ｇａｓ ｆａｃｅ ｓｅａｌｓ

表 １　 螺旋槽端面干气密封参数

Ｔａｂｌｅ １　 Ｐａｒａｍｅｔｅｒ ｏｆ ｓｐｉｒａｌ ｇｒｏｏｖｅ ｇａｓ ｆａｃｅ ｓｅａｌｓ
Ｐａｒａｍｅｔｅｒｓ Ｖａｌｕｅ
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Ｏｕｔｅｒ ｒａｄｉｕｓ ｒｏ ／ ｍｍ ４２．５
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气体润滑雷诺方程为
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÷ ＋ ∂

∂ｒ
ρｈ３

η
∂ｐ
∂ｒ

æ

è
ç

ö

ø
÷ ＝ ６ω

∂ ρｈ( )

∂θ
（１）

其中： ｈ＝ ｈ（ ｒ， θ） 为局部膜厚。
由于螺旋槽沿周向呈周期性分布， 计算时选择如

图 １ 所示的一块区域为研究对象， 则式 （１） 的边界

条件为

ｐ（ ｒ＝ ０􀆰 ５ｄｏ， θ）＝ ｐｏ

ｐ（ ｒ＝ ０􀆰 ５ｄ ｉ， θ）＝ ｐ ｉ

ｐ（ ｒ， θ＝ ０􀆰 ５θ０）＝ ｐ（ ｒ， θ＝ －０􀆰 ５θ０）

ì

î

í

ïï

ïï

（２）

根据质量守恒， 可得到密封环沿径向的泄漏率为

Ｑｙ（ ｒ） ＝ ｈ３ｒ
１２ηｐ ｉ

∫２π

０

∂ｐ
∂ｒ
ｐｄθ （３）

开启力为

Ｆｏｐｅｎ ＝ ∫２ｃπ

０
∫ｒｏ
ｒ ｉ
ｐｒｄｒｄθ （４）

定义量纲一化参数 Ｒ＝ ｒ ／ ０􀆰 ５ｄ ｉ， Ｐ ＝ ｐ ／ ｐ ｉ， Ｐｏ ＝ ｐｏ ／
ｐ ｉ， 得到量纲一化的开启力和泄漏率为

ｗ＝
４Ｆｏｐｅｎ

ｄ ｉ
２ｐ ｉ

， ｑ＝
１２Ｑｙη
ｈ０

３ｐ ｉ

（５）

２　 密封性能影响因素分析

图 ２ 表示转速等于 ３ ０００ ｒ ／ ｍｉｎ 和 １０ ０００ ｒ ／ ｍｉｎ
时， 密封环表面的等压线分布图， 图 ３ 表示相应转速

下的流场矢量速度分布图。 当转速为 ３ ０００ ｒ ／ ｍｉｎ 时，
如图 ２ （ａ） 和图 ３ （ａ） 所示， 压力等值线都呈径向

分布， 介质有可从高压侧流向低压侧的路径， 从而可

知密封存在泄漏。 转速达到 １０ ０００ ｒ ／ ｍｉｎ 时， 如图

２ （ｂ）和图 ３ （ｂ） 所示， 密封端面间形成了压力值

大于密封压力 １􀆰 ２５ ＭＰａ 的高压隔离带， 呈周向连续

分布， 介质流向都呈反向泵送状态。 由于此类压力带

的形成， 使得端面两侧的气体被完全隔离， 从而实现

零泄漏。 因此， 该结果表明， 一定参数的螺旋槽上游

泵送密封， 在低压高速的工况下， 可以实现气封气反

向零泄漏。

图 ２　 密封端面等值压力分布示意图

Ｆｉｇ ２　 Ｐｒｅｓｓｕｒｅ ｄｉｓｔｒｉｂｕｔｉｏｎ ｏｎ ｔｈｅ ｓｅａｌ ｆａｃｅ
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图 ３　 密封端面矢量速度分布示意图

Ｆｉｇ ３　 Ｖｅｌｏｃｉｔｙ ｄｉｓｔｒｉｂｕｔｉｏｎ ｏｎ ｔｈｅ ｓｅａｌ ｆａｃｅ

２􀆰 １　 操作参数的影响

２􀆰 １􀆰 １　 转速的影响

图 ４ 表示上游泵送机械密封轴转速变化后开启力

和泄漏率的变化曲线图， 可知， 开启力随着转速增加

而增大， 当转速达到某值时， 泄漏方向发生改变， 由

内径流向外径转变为外径流向内径， 同时泄漏量由逐

渐减小变为逐渐增大； 同一转速下， 膜厚越小， 开启

力越大， 泄漏量越大， 从而泵送效果越好； 膜厚对开

启力和泄漏率的影响比槽数大。

图 ４　 开启力及泄漏率随转速的变化

Ｆｉｇ ４　 Ｉｎｆｌｕｅｎｃｅ ｏｆ ｒｏｔａｔｉｏｎ ｓｐｅｅｄ ｏｎ ｓｅａｌ ｐｅｒｆｏｒｍａｎｃｅ

２􀆰 １􀆰 ２　 膜厚的影响

图 ５ 表示上游泵送机械密封开启力和泄漏率随膜

厚的变化曲线。

图 ５　 开启力和泄漏率随膜厚的变化
Ｆｉｇ ５　 Ｉｎｆｌｕｅｎｃｅ ｏｆ ｆｉｌｍ ｔｈｉｃｋｎｅｓｓ ｏｎ ｓｅａｌ ｐｅｒｆｏｒｍａｎｃｅ
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　 　 可知， 随着膜厚增加， 开启力不断减小， 在膜厚

从 ０􀆰 ６ μｍ 增加到 ２ μｍ 时。 开启力迅速减小， 膜厚

大于 ２ μｍ 之后， 开启力缓慢减小； 膜厚增加， 泄漏

量逐渐增加， 泄漏方向是从外径流向内径， 当膜厚从

０􀆰 ６ μｍ 增加到 ３ μｍ 时， 泄漏量几乎不变， 从 ３ μｍ
到 ６ μｍ 之间， 转速等于１０ ０００ ｒ ／ ｍｉｎ 时， 泄漏量几

乎不变， 转速大于１０ ０００ ｒ ／ ｍｉｎ 时， 泄漏量 （泵送

量） 急剧增大。

２􀆰 ２　 螺旋槽结构参数的影响

２􀆰 ２􀆰 １　 槽深的影响

图 ６ 表示上游泵送机械密封开启力和泄漏率随槽

深的变化曲线， 可知， 槽深从 １ μｍ 增加到 １０ μｍ 的

过程中， 开启力和泄漏量都呈现出先急剧增大后缓慢

减小的趋势， 且泄漏方向一直是从外径流向内径

（一直是在向内泵送的状态）。 在该运算条件下， 槽

数对开启力的影响很小， 膜厚影响较大。

图 ６　 开启力和泄漏率随槽深的变化

Ｆｉｇ ６　 Ｉｎｆｌｕｅｎｃｅ ｏｆ ｇｒｏｏｖｅ ｄｅｐｔｈ ｏｎ ｓｅａｌ ｐｅｒｆｏｒｍａｎｃｅ

２􀆰 ２􀆰 ２　 螺旋角的影响

图 ７ 表示上游泵送机械密封开启力和泄漏率随螺

旋角的变化曲线， 可知， 螺旋角从 １５２°增加到 １７０°
的过程中， 开启力和泄漏量都是呈先增大后减小的趋

势， 开启力变化幅度很小； 同一螺旋角下， 膜厚越

大， 泄漏量 （泵送量） 越大， 槽数越多， 泵送量越

大， 膜厚对开启力和泄漏率的影响程度比槽数大。

图 ７　 开启力及泄漏率随螺旋角的变化

Ｆｉｇ ７　 Ｉｎｆｌｕｅｎｃｅ ｏｆ ｓｐｉｒａｌ ａｎｇｌｅ ｏｎ ｓｅａｌ ｐｅｒｆｏｒｍａｎｃｅ
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２􀆰 ２􀆰 ３　 槽根半径的影响

图 ８ 表示上游泵送机械密封开启力和泄漏率随槽

根半径的变化曲线， 可知， 槽根半径增加， 泄漏量

（泵送量） 不断减少， 开启力先增加后减小， 在槽根

半径等于 ４０􀆰 ５ ｍｍ 时， 开启力达到最大值， 泄漏方

向是从外径流向内径， 形成反向泵送效果， 泄漏率受

槽根半径的影响大于开启力。

图 ８　 开启力和泄漏率随槽根半径的变化

Ｆｉｇ ８　 Ｉｎｆｌｕｅｎｃｅ ｏｆ ｓｐｉｒａｌ ｇｒｏｏｖｅ ｒａｄｉｕｓ ｏｎ ｓｅａｌ ｐｅｒｆｏｒｍａｎｃｅ

２􀆰 ２􀆰 ４　 槽台宽比的影响

图 ９ 表示上游泵送机械密封开启力和泄漏率随槽

台宽比变化的曲线， 可知， 槽台宽比增加， 开启力和

泄漏量都是先增加再减小； 槽台宽比等于 ０􀆰 ５ 左右，
可作为最优值。

图 ９　 开启力和泄漏率随槽台宽比的变化

Ｆｉｇ ９　 Ｉｎｆｌｕｅｎｃｅ ｏｆ ｗｉｄｔｈ ｒａｔｉｏ ｏｆ ｓｐｉｒａｌ ｇｒｏｏｖｅ ｏｎ ｓｅａｌ ｐｅｒｆｏｒｍａｎｃｅ

２􀆰 ２􀆰 ５　 槽数的影响

图 １０ 表示上游泵送机械密封的开启力和泄漏率

随槽数变化的曲线， 可知， 槽数增加， 开启力在不断

增大， 槽数大于 ５０ 之后， 开启力增加趋势平缓； 当

槽数小于 １５ 左右时， 泄漏量随着槽数增加而不断减

小， 且泄漏方向是从内径流向外径， 当槽数大于 １５
时， 泄漏方向改变， 从外径流向内径， 且泄漏量

（泵送量） 不断增加。 该结果表明， 槽数至少大于

１５， 才能实现反向泵送。
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图 １０　 开启力和泄漏率随槽数的变化

Ｆｉｇ １０　 Ｉｎｆｌｕｅｎｃｅ ｏｆ ｎｕｍｂｅｒ ｏｆ ｇｒｏｏｖｅｓ ｏｎ ｓｅａｌ ｐｅｒｆｏｒｍａｎｃｅ

３　 结论
（１） 在低压高速工况下， 螺旋槽上游泵送作用

可在高压侧形成周向封闭的高于密封压力的高压流体
环带， 阻止被密封介质进入密封间隙， 实现被密封高

压介质的零泄漏， 形成密封介质的完全的反向泄漏。
（２） 泄漏率随转速、 槽数和膜厚的增加先减小

后增大， 随槽深、 螺旋角和槽台宽比的增加先增大后
减小， 随槽根半径增加而减小； 当转速、 膜厚和槽数
达到一定值时， 泄漏方向会发生改变。

（３） 开启力随转速和槽数增加而增大， 随着膜
厚的增大而减小， 随槽深、 螺旋角、 槽台宽比和槽根

半径的增加呈现先增加后减小的趋势。
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摘要： 为提高水润滑动静压艉轴承的承载能力和降低轴承温升， 在轴承内部开设型腔结构， 并在轴承型腔内开设

出水孔。 针对不同进水孔直径、 出水孔数量和直径以及不同型腔边缘处过渡圆角的艉轴承建立模型， 利用 ＡＮＳＹＳ
Ｗｏｒｋｂｅｎｃｈ 软件对艉轴承模型进行静力学分析， 研究进出水孔尺寸以及过渡圆角轴承力学性能的影响。 结果表明： 进

水孔直径增大， 最大应力、 应变和位移值逐渐较小， 但是尺寸太大或太小， 应力集中现象都比较明显； 在艉轴承上设

计 ２ 个出水孔比单个出水孔具有更好的力学性能； 随着型腔边缘处过渡圆角半径的增加， 轴承的应力应变和位移逐渐

减小， 表明光滑的过渡圆角能改善轴承力学性能。
关键词： 艉轴承； 水润滑； 承载能力； 过渡圆角
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　 随着当代社会经济的发展， 海洋资源被越来越多

的国家重视， 舰船技术的发展为人类探索海洋资源提

供了有效的工具， 而船舶艉轴承是舰船机械中不可或

缺的重要一环。 水润滑船舶艉轴承以其无污染、 成本

低及良好的减震和消音等优点， 正逐渐代替油润滑船

舶艉轴承。 但是， 水润滑艉轴承的承载能力不高， 以

及在高速重载运转的情况下， 由于摩擦功耗的原因导

致的水润滑艉轴承内部温升过高等都成为亟待解决的

问题［１－２］。
针对轴承的温升问题， 目前国内的一些学者已做

了大量的研究工作。 陈淑江等［３］针对动静压滑动轴承

的温升， 运用理论与实践相结合的方法， 验证了设置

合理的出油孔， 能够较大程度上减小轴承的温升， 但

该研究针对的是油润滑动静压轴承， 并未涉及到水润

滑轴承。 王芳芳等［４］针对轴承在高速运转过程中产生

的抱轴失效问题进行了研究， 设计了一种新型的水润

滑多孔阶梯轴承并在深腔内开设有出油孔， 从而达到

了降低温升的目的， 但该文仅从降低温升的角度进行

了研究， 并未考虑新型结构的力学性能。 张国渊等［５］

研究了水润滑动静压轴承最小液膜厚度和流量的变化

情况， 并运用实验的方法， 验证了轴承的承载能力和

流量与轴承的供水压力有关， 但该文只考虑了供水压



力这一个因素， 未考虑结构变化对轴承承载能力的

影响。
基于前人的研究成果［６－９］， 针对艉轴承在重载运

转过程中， 启动和停车阶段出现严重磨损情况以及轴

承内部温升过高的问题， 本文作者对艉轴承的内部结

构进行改造， 在轴承内部开设型腔结构， 提高了轴承

的承载能力； 同时在轴承型腔内开设出水孔， 加快了

型腔内部水的循环， 降低了轴承温升， 提高了轴承使

用寿命和运行精度。 运用有限元法， 对设计新型动静

压轴承的力学性能进行研究， 系统分析了进出水孔对

艉轴承的应力、 应变和位移的影响， 为水润滑橡胶艉

轴承的优化设计提供理论基础。
１　 艉轴承模型的建立

１􀆰 １　 三维实体模型的创建

利用 ＳｏｌｉｄＷｏｒｋｓ 三维绘图软件绘制四腔长方形动

静压船舶艉轴承基本模型， 在此基础上分别绘制不同

直径进水孔和出水孔的艉轴承模型； 绘制长方形腔边

缘不同直径圆角的艉轴承模型。 将建好的模型导入到

有限元软件中进行分析， 如图 １ 所示， 其中坐标系中

的 Ｚ 轴为艉轴承的轴向方向， 顺时针为轴承的运转

方向。

图 １　 艉轴承实体模型

Ｆｉｇ １　 Ｓｔｅｒｎ ｂｅａｒｉｎｇ ｅｎｔｉｔｙ ｍｏｄｅｌ

１􀆰 ２　 模型的基本参数

船舶艉轴承是由轴套和外圈钢套两部分构成， 但

是为了计算方便简单， 所以对模型进行了相应的简化

处理， 不再将艉轴承外圈钢套部分考虑在内。 对艉轴

承的单元属性和材料属性进行定义： 外圈钢套为合金

钢， 其中， 密度为 ７ ８００ ｋｇ ／ ｍ３， 弹性模量为 ２０６
ＧＰａ， 泊松比为 ０􀆰 ２５。 轴套材料为硬橡胶， 密度为

１ ８５０ ｋｇ ／ ｍ３， 弹性模量为 ７􀆰 ４８ ＭＰａ， 泊松比为 ０􀆰 ４。
同时， 为了减小计算量， 对模型的其他几何尺寸也进

行了简化处理， 具体几何结构尺寸见表 １。 根据表 １
所给模型的基本参数， 利用 ＳｏｌｉｄＷｏｒｋｓ 绘制的轴承平

面图如图 ２ 所示。

表 １　 模型几何尺寸

Ｔａｂｌｅ １　 Ｍｏｄｅｌ ｇｅｏｍｅｔｒｙ ｓｉｚｅ

轴承外径 ３００ ｍｍ
长径比 ２ ∶ １

橡胶厚度 ３０ ｍｍ
轴承间隙 ０．１ ｍｍ
沟槽半径 １５ ｍｍ

槽数 ４

图 ２　 四腔艉轴承平面图

Ｆｉｇ ２　 Ｆｏｕｒ ｃａｖｉｔｙ ｓｔｅｒｎ ｂｅａｒｉｎｇ

２　 有限元分析

将建好的模型导入到 ＡＮＳＹＳ Ｗｏｒｋｂｅｎｃｈ 软件中

进行静力分析， 设置好材料类型和单元属性。 进行网

格划分时， 由于网格过多或过少会对计算时间和计算

精度造成影响， 所以对所建模型按照边界尺寸为

０􀆰 ０１５ ｍｍ 进行网格划分， 然后对模型进行添加约束

载荷并最终进行求解和计算。 以图 １ 所示的四腔结构

为例， 划分后得到如下结果： 节点 １０３ ６３１ 个， 单元

５８ ３８０ 个， 如图 ３ 所示。 对模型进行固定约束， 约束

太多或者太少都会导致计算出现较大的偏差， 所以对

轴承的外表面施加全约束， 以防止轴承沿轴向滑动，
从而更接近实际情况。

图 ３　 艉轴承三维模型网格划分图

Ｆｉｇ ３　 Ｓｔｅｒｎ ｂｅａｒｉｎｇ ｍｅｓｈ ｍｏｄｅｌ ｆｉｇｕｒｅ
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艉轴承内部无沟槽和型腔情况下的动压润滑压力
分布如图 ４ 所示［１０］， 假设开设沟槽和型腔的艉轴承
的压强分布近似满足图 ４ 所示的压力分布， 先将轴承
分割成许多较小的区域， 根据图 ４ 所示的压力分布进
行离散取值， 将取好的压力值施加到相应的区域内，
输入数值进行运算， 最后模拟得出应力、 应变和位移
三维模型图。 计算时假设艉轴承运动状态是动静压润
滑状态， 运行工况为稳态环境； 轴承在轴向方向不发
生位移； 不考虑海水的惯性力。

图 ４　 动压润滑压力分布

Ｆｉｇ ４　 Ｔｈｅ ｐｒｅｓｓｕｒｅ ｄｉｓｔｒｉｂｕｔｉｏｎ ｏｆ ｄｙｎａｍｉｃ ｐｒｅｓｓｕｒｅ ｌｕｂｒｉｃａｔｉｏｎ

３　 结果与分析

３􀆰 １　 进水孔直径对艉轴承力学性能的影响

进水孔连接外部供水压力泵， 外部压力水通过进

水孔流入矩形腔内， 使得润滑液能够与整个摩擦面相

接触， 将轴颈与轴瓦分隔开减小磨损， 为内腔提供支

撑压力。 进水孔直径的大小对水润滑动静压轴承的承

载能力起着至关重要的影响。 在设计轴承的过程中，
轴承进水孔的大小是其非常重要的参数。

轴承其他几何尺寸相同， 取进水孔直径为 ６、 ８、
１０、 １２、 １４、 １５、 １６、 １８ ｍｍ， 分别建立艉轴承模型，
并导入 ＡＮＳＹＳ Ｗｏｒｋｂｅｎｃｈ 软件中， 施加相同大小的

载荷进行静力学分析， 分别得到不同进水孔直径下的

应力、 应变和位移三维图。
研究发现， 不同进水孔直径的艉轴承的应力、 应

变和位移图差别不大， 最大应力都出现在进水孔处，
其他位置的应力应变分布大体相似。 为节省片面， 文

中只给出了 Ｄ ＝ １５ ｍｍ 时的应力、 应变和位移三维

图， 如图 ５ 所示。

图 ５　 出水孔直径 Ｄ＝ １５ ｍｍ 时轴承应力、 应变、 位移图

Ｆｉｇ ５　 Ｔｈｅ ｓｔｒｅｓｓ， ｓｔｒａｉｎ ａｎｄ ｄｉｓｐｌａｃｅｍｅｎｔ ｏｆ ｔｈｅ ｓｔｅｒｎ ｂｅａｒｉｎｇ ｗｉｔｈ ｗａｔｅｒ ｏｕｔｌｅｔ ｈｏｌｅ ｄｉａｍｅｔｅｒ ｏｆ １５ ｍｍ （ａ） ｓｔｒｅｓｓ ｄｉａｇｒａｍ；
（ｂ） ｓｔｒａｉｎ ｄｉａｇｒａｍ； （ｃ） ｄｉｓｐｌａｃｅｍｅｎｔ ｄｉａｇｒａｍ

　 　 图 ６ 示出了出水孔直径对轴承应力、 应变的影

响。 可以看出， 最大应力应变均呈先减小后增大， 再

急剧减小， 最后增大的变化趋势。 当出水孔直径 Ｄ ＝
１５ ｍｍ 时， 最大应力和应变值最小， 此时应力值为

５２ ８９７ Ｐａ， 应变值为 ７􀆰 １６７×１０－３。
综上所述， 进水孔对艉轴承的力学性能有着十分

重要的影响， 进水孔过大或者过小都会导致应力值变

大， 不利于轴承本身的力学性能， 当进水孔直径 Ｄ ＝
１５ ｍｍ 时， 轴承的最大应力、 应变值最小， 此时轴承

的力学性能最优。
图 ６　 不同进水孔直径的艉轴承最大应力、 应变值

Ｆｉｇ ６　 Ｍａｘｉｍｕｍ ｓｔｒｅｓｓ ａｎｄ ｓｔｒａｉｎ ｏｆ ｔｈｅ ｓｔｅｒｎ ｂｅａｒｉｎｇ ｗｉｔｈ
ｄｉｆｆｅｒｅｎｔ ｄｉａｍｅｔｅｒ
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３􀆰 ２　 出水孔的数量和直径对艉轴承力学性能的影响

当型腔内充满水时， 艉轴承内部的水循环主要是
依靠沟槽和端泄来实现， 但是当轴承间隙很小的情况
下， 仅仅依靠端泄是不能完成腔内水的循环的， 因而
轴承内部温度会升高， 极大地影响轴承的工作性能。
为了加快型腔内部水循环， 提高轴承的承载能力， 在
型腔内部开设出水孔， 增大了轴承的泄水量， 从而大
大降低了轴承的温升。

轴承其他几何尺寸相同， 建立直径分别 ６、 ８、
１０、 １２、 １４、 １５、 １６、 １８、 ２０ ｍｍ 单个和 ２ 个进水孔
的船舶艉轴承模型， 导入到有限元软件中， 施加相同
的载荷， 分别得到其应力、 应变和位移参数。

图 ７ 示出了不同直径下， 单个出水孔和 ２ 个出水
孔艉轴承的最大应力值。 可以看出， 当轴承上开设单
个进水孔时， 随着直径的增大， 最大应力值呈波浪式
的趋势， 变化比较剧烈； 当轴承上开设 ２ 个进水孔
时， 随着直径的增大， 最大应力值呈先减小后增大再
减小的趋势， 总体是呈减小的趋势， 且相对单个进水
孔来说变化比较平稳， 说明 ２ 个出水孔时， 艉轴承的
力学性能比较稳定。 当出水孔直径 Ｄ ＝ １６ ｍｍ 时， 此
时的应力值最小为 ５６ ８２１ Ｐａ。

图 ７　 不同直径下单个和 ２ 个出水孔艉轴承的最大应力值
Ｆｉｇ ７　 Ｔｈｅ ｍａｘｉｍｕｍ ｓｔｒｅｓｓ ｃｕｒｖｅｓ ｏｆ ｔｈｅ ｓｔｅｒｎ ｂｅａｒｉｎｇｓ ｗｉｔｈ

ｄｉｆｆｅｒｅｎｔ ｄｉａｍｅｔｅｒ ｓｉｎｇｌｅ ｈｏｌｅ ａｎｄ ｔｗｏ ｈｏｌｅｓ

图 ８示出了不同直径下， 单个出水孔和 ２ 个出水孔
的最大应变值。 可以看出， 单个和 ２ 个出水孔的最大应
变量的变化趋势与图７中的最大应力变化趋势十分相似。
２两个出水孔的最大应变值变化比较平稳， 当出水孔直
径 Ｄ＝１６ ｍｍ 时， 应变值最小为 ７􀆰 ８３７×１０－３。

图 ８　 不同直径下单个和 ２ 个出水孔艉轴承的最大应变值
Ｆｉｇ ８　 Ｔｈｅ ｍａｘｉｍｕｍ ｓｔｒａｉｎ ｃｕｒｖｅｓ ｏｆ ｔｈｅ ｓｔｅｒｎ ｂｅａｒｉｎｇｓ ｗｉｔｈ

ｄｉｆｆｅｒｅｎｔ ｄｉａｍｅｔｅｒ ｓｉｎｇｌｅ ｈｏｌｅ ａｎｄ ｔｗｏ ｈｏｌｅｓ

图 ９ 示出了不同直径下， 单个出水孔和 ２ 个出水

孔的最大位移值。 可以看出， 单个出水孔的艉轴承最

大位移值随着出水孔直径的增加， 先增加后减小， 最

后趋于稳定； 出水孔直径在 ６ ～ １０ ｍｍ 之间时最大位

移值变化比较剧烈， 其中 Ｄ＝ ８ ｍｍ 时位移变化最大。
２ 个出水孔的艉轴承最大位移也是随着出水孔直径的

增加， 先增大后减小， 最后趋于稳定， 但其最大位移

值变化明显比较平缓， 力学性能更加稳定。 最大位移

值表示轴承的最大变化量， 一定程度上反映出轴承的

刚度情况， 最大位移值越小， 说明轴承的刚度越大，
性能越好。

图 ９　 不同直径下单个和 ２ 个出水孔艉轴承的最大位移值

Ｆｉｇ ９　 Ｔｈｅ ｍａｘｉｍｕｍ ｄｉｓｐｌａｃｅｍｅｎｔ ｏｆ ｔｈｅ ｓｔｅｒｎ ｂｅａｒｉｎｇｓ ｗｉｔｈ
ｄｉｆｆｅｒｅｎｔ ｄｉａｍｅｔｅｒ ｓｉｎｇｌｅ ｈｏｌｅ ａｎｄ ｔｗｏ ｈｏｌｅｓ

从以上分析可以看出， 无论从应力应变角度还是

从位移角度分析， 当轴承型腔内开设 ２ 个出水孔时的

力学性能更加平稳， 明显优于开设单个出水孔的情

况。 同时， ２ 个出水孔分别位于型腔的两端， 加快了

腔内水的循环， 使内部温度分布更加均匀， 降低了轴

承温升。 当出水孔直径 Ｄ ＝ １６ ｍｍ 时， 最大应力值、
最大应变值最小， 力学性能最优。
３􀆰 ３　 过渡圆角半径对艉轴承力学性能影响

通过观察发现， 轴承长方形型腔结构四周边缘处

应力集中现象比较明显， 为了改善这种情况， 提高轴

承的力学性能， 在长方形腔的四条边加工了半径分别

为 ０􀆰 １、 ０􀆰 ２、 ０􀆰 ３、 ０􀆰 ４、 ０􀆰 ５ ｍｍ 的过渡圆角， 将建

好的模型导入到有限元软件中进行分析， 分别得到轴

承的应力、 应变和位移三维图。
如图 １０ 所示， 随着圆角半径的增加， 长方形边

缘处的应力逐渐减小， 应力集中现象明显改善。 当半

径为 ０􀆰 ５ ｍｍ 时， 型腔边缘处应力集中现象基本消

失， 应力值也相应地减小。 这是由于应力集中现象多

出现在尖角、 凹坑和平面过渡处， 过渡圆角使得长方

形腔的边缘过渡更加平滑， 受力更加均匀， 所以就会

减少应力集中现象的发生。
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图 １０　 不同过渡圆角半径的轴承的应力图

Ｆｉｇ １０　 Ｔｈｅ ｓｔｒｅｓｓ ｏｆ ｔｈｅ ｂｅａｒｉｎｇｓ ｗｉｔｈ ｄｉｆｆｅｒｅｎｔ ｒａｄｉｕｓ ｆｉｌｌｅｔ

　 　 图 １１ 为不同过渡圆角半径的轴承的应变图。 可

以看出， 应变的变化和图 １０ 中应力的变化是相同的，
随着半径的不断增加， 长方形腔边缘处的应变逐渐

减小。

图 １１　 不同过渡圆角半径的轴承的应力图

Ｆｉｇ １１　 Ｔｈｅ ｓｔｒａｉｎ ｏｆ ｔｈｅ ｂｅａｒｉｎｇｓ ｗｉｔｈ ｄｉｆｆｅｒｅｎｔ ｒａｄｉｕｓ ｆｉｌｌｅｔ

　 　 图 １２ 为不同过渡圆角半径的轴承的位移图。 可

以发现， 不同过渡圆角半径下， 轴承的位移变化差别

很小。 当圆角半径为 ０􀆰 ５ ｍｍ 时， 此时的最小位移值

最小为 ０􀆰 ２２１ ｍｍ。
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图 １２　 不同过渡圆角半径的轴承的位移图

Ｆｉｇ １２　 Ｔｈｅ ｄｉｓｐｌａｃｅｍｅｎｔ ｏｆ ｔｈｅ ｂｅａｒｉｎｇｓ ｗｉｔｈ ｄｉｆｆｅｒｅｎｔ ｒａｄｉｕｓ ｆｉｌｌｅｔ

　 　 综上所述， 在选择艉轴承的型腔数目时， 应尽量

避免应力集中现象的出现， 且边角处尽量保持平滑过

渡， 在应力分布区域相似时应该尽量降低其最大应

力值。
４　 结论

（１） 进水孔过大或者过小都不利于轴承本身的

力学性能， 进水孔过大会造成进水压力减小， 过小会

造成应力集中现象。 选择合适尺寸的进水孔既能保证

进水压力， 又能优化轴承的力学性能。
（２） 采用 ２ 个出水孔时轴承的力学性能优于单

个出水孔的力学性能， 当出水孔直径 Ｄ ＝ １６ ｍｍ 时，
最大应力值、 最大应变值最小， 力学性能最优。

（３） 随着长方形腔边缘处过渡圆角半径的增加，
轴承的应力应变和位移逐渐减小。 因此在设计型腔

时， 要尽量使得边角平滑地过渡。
（４） 进出水孔和过渡圆角对艉轴承的力学性能

有比较大的影响， 通过合理选择进出水孔数量和直

径， 尽量使得边角平滑地过渡， 可达到减小应力集

中， 提高轴承力学性能的目的。
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ｔｅｒ⁃ｌｕｂｒｉｃａｔｅｄ ｈｉｇｈ⁃ｓｐｅｅｄ ｈｙｄｒｏｓｔａｔｉｃ ｊｏｕｒｎａｌ ｂｅａｒｉｎｇｓ ［ Ｊ］． Ｔｒｉ⁃
ｂｏｌｏｇｙ，２００６，２６（３）：２３８－２４１．

【６】 伍良生，刘振宇，张宝柱，等．带过渡深腔的动压轴承的优化

设计与试验［Ｊ］．机械工程学报，２００６，４２（１１）：１４４－１４９．
ＷＵ Ｌ Ｓ，ＬＩＵ Ｚ Ｙ，ＺＨＡＮＧ Ｂ Ｓ，ｅｔ ａｌ．Ｏｐｔｉｍｉｚａｔｉｏｎ Ｄｅｓｉｇｎ Ａｎｄ
Ｅｘｐｅｒｉｍｅｎｔ Ｏｆ Ｊｏｕｒｎａｌ Ｂｅａｒｉｎｇ Ｗｉｔｈ Ｄｅｅｐ Ｔｒａｎｓｉｔｉｏｎ Ｃａｖｉｔｙ
［Ｊ］．Ｃｈｉｎｅｓｅ Ｊｏｕｒｎａｌｏｆ Ｍｅｃｈａｎｉｃａｌ Ｅｎｇｉｎｅｅｒｉｎｇ，２００６，４２（１１）：
１４４－１４９．

【７】 魏颖春．基于有限元法的船舶尾轴承承载仿真研究［Ｄ］．武
汉：武汉理工大学，２００９．
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摘要： 采用氟化铵和盐酸溶液刻蚀 Ｔｉ２ＡｌＣ 制备二维晶体 Ｔｉ２Ｃ， 利用 Ｘ 射线衍射 （ＸＲＤ）、 扫描电子显微镜

（ＦＥＳＥＭ） 对其物相和结构形貌进行表征。 结果表明， Ｔｉ２ＡｌＣ 被氟化铵和盐酸溶液完全刻蚀得到纯度较高的 Ｔｉ２Ｃ 二维

晶体。 利用四球摩擦试验机考察 Ｔｉ２Ｃ 作为锂基润滑脂添加剂的摩擦学性能， 并利用扫描电子显微镜 （ＦＥＳＥＭ） 和能

谱分析仪 （ＥＤＳ） 对钢球磨斑进行表面分析。 结果表明， 二维晶体 Ｔｉ２Ｃ 作为润滑添加剂可明显提高锂基脂的减摩抗磨

性能， 并在 Ｔｉ２Ｃ 质量分数为 ０􀆰 １％～０􀆰 ２５％时具有较好的减摩性， 在质量分数为 ０􀆰 ２５％时具有较好的抗磨性； 在摩擦

过程中润滑脂中的 Ｔｉ２Ｃ 沉积在摩擦副表面， 形成具有优异摩擦学性能的润滑保护膜。
关键词： ＭＸｅｎｅ； Ｔｉ２Ｃ； 锂基润滑脂； 摩擦学性能
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Ｐｒｅｐａｒａｔｉｏｎ ａｎｄ Ｔｒｉｂｏｌｏｇｉｃａｌ Ｐｒｏｐｅｒｔｉｅｓ ｏｆ Ｔｉ２ Ｃ Ｎａｎｏｓｈｅｅｔｓ ａｓ
Ｇｒｅａｓｅ Ａｄｄｉｔｉｖｅｓ

ＺＨＡＮＧ Ｈｅｎｇ　 ＷＡＮＧ Ｌｉｂｏ　 ＬＩＵ Ｆａｎｆａｎ　 ＧＡＯ Ｙｕｐｅｎｇ　 ＺＨＯＵ Ａｉｇｕｏ　 ＬＩ Ｐｉｎｇ　 ＺＨＡＮＧ Ｙｉｈｕａ
（Ｓｃｈｏｏｌ ｏｆ Ｍａｔｅｒｉａｌ Ｓｃｉｅｎｃｅ ａｎｄ Ｅｎｇｉｎｅｅｒｉｎｇ，Ｈｅｎａｎ Ｐｏｌｙｔｅｃｈｎｉｃ Ｕｎｉｖｅｒｓｉｔｙ，Ｊｉａｏｚｕｏ Ｈｅｎａｎ ４５４００３，Ｃｈｉｎａ）

Ａｂｓｔｒａｃｔ：Ｔｗｏ⁃ｄｉｍｅｎｓｉｏｎａｌ （２Ｄ） ｔｒａｎｓｉｔｉｏｎ ｍｅｔａｌ ｃａｒｂｉｄｅｓ Ｔｉ２Ｃ ｗｅｒｅ ｐｒｅｐａｒｅｄ ｂｙ ｅｔｃｈｉｎｇ ＭＡＸ ｐｈａｓｅ Ｔｉ２ＡｌＣ ｗｉｔｈ ａｍ⁃
ｍｏｎｉｕｍ ｆｌｕｏｒｉｄｅ ａｎｄ ｈｙｄｒｏｃｈｌｏｒｉｃ ａｃｉｄ ｓｏｌｕｔｉｏｎ．Ｔｈｅ ｓｔｒｕｃｔｕｒｅ ａｎｄ ｍｏｒｐｈｏｌｏｇｉｅｓ ｏｆ ｓａｍｐｌｅｓ ｗｅｒｅ ｃｈａｒａｃｔｅｒｉｚｅｄ ｂｙ Ｘ⁃ｒａｙ ｄｉｆ⁃
ｆｒａｃｔｉｏｎ （ＸＲＤ） ａｎｄ ｆｉｅｌｄ ｅｍｉｓｓｉｏｎ ｓｃａｎｎｉｎｇ ｅｌｅｃｔｒｏｎ ｍｉｃｒｏｓｃｏｐｅ （ＦＥＳＥＭ）．Ｒｅｓｕｌｔｓ ｓｈｏｗ ｔｈａｔ Ｔｉ２ＡｌＣ ｉｓ ｅｔｃｈｅｄ ａｓ Ｔｉ２Ｃ
ｓｕｃｃｅｓｓｆｕｌｌｙ ｗｉｔｈ ａｍｍｏｎｉｕｍ ｆｌｕｏｒｉｄｅ ａｎｄ ｈｙｄｒｏｃｈｌｏｒｉｃ ａｃｉｄ ｓｏｌｕｔｉｏｎ． Ｔｈｅ ｔｒｉｂｏｌｏｇｉｃａｌ ｐｒｏｐｅｒｔｉｅｓ ｏｆ ｔｈｅ ｐｒｅｐａｒｅｄ Ｔｉ２Ｃ
ｎａｎｏｓｈｅｅｔｓ ａｓ ａｎ ａｄｄｉｔｉｖｅ ｉｎ ｌｉｔｈｉｕｍ ｇｒｅａｓｅ ｗｅｒｅ ｅｖａｌｕａｔｅｄ ｗｉｔｈ ａ ｆｏｕｒ⁃ｂａｌｌ ｔｅｓｔｅｒ ａｎｄ ｔｈｅ ｗｏｒｎ ｓｕｒｆａｃｅｓ ｗｅｒｅ ａｎａｌｙｚｅｄ ｂｙ
ＦＥＳＥＭ ａｎｄ ＥＤＳ．Ｒｅｓｕｌｔｓ ｓｈｏｗ ｔｈａｔ Ｔｉ２Ｃ ｎａｎｏｓｈｅｅｔｓ ａｓ ｌｕｂｒｉｃａｔｉｎｇ ａｄｄｉｔｉｖｅｓ ｃａｎ ｏｂｖｉｏｕｓｌｙ ｉｍｐｒｏｖｅ ｔｈｅ ｆｒｉｃｔｉｏｎ ｒｅｄｕｃｉｎｇ
ａｎｄ ａｎｔｉｗｅａｒ ｐｅｒｆｏｒｍａｎｃｅ ｏｆ ｂａｓｅ ｇｒｅａｓｅ，ｗｈｉｃｈ ｈａｓ ｇｏｏｄ ｆｒｉｃｔｉｏｎ ｒｅｄｕｃｉｎｇ ｐｒｏｐｅｒｔｙ ｗｈｅｎ ｉｔｓ ｍａｓｓ ｆｒａｃｔｉｏｎ ｉｓ ｂｅｔｗｅｅｎ ０􀆰 １％
ｔｏ ０􀆰 ２５ ％，ａｎｄ ｈａｓ ｇｏｏｄ ａｎｔｉ⁃ｗｅａｒ ｐｒｏｐｅｒｔｙ ｗｈｅｎ ｉｔｓ ｍａｓｓ ｆｒａｃｔｉｏｎ ｉｓ ０􀆰 ２５％．Ｔｈｅ ｆｒｉｃｔｉｏｎ ｆｉｌｍ ｉｓ ｆｏｒｍｅｄ ｄｕｅ ｔｏ ｔｈｅ ｄｅｐｏｓｉ⁃
ｔｉｏｎ ｏｆ Ｔｉ２Ｃ ｉｎ ｔｈｅ ｓｕｒｆａｃｅ ｏｆ ｆｒｉｃｔｉｏｎ，ｗｈｉｃｈ ｈａｓ ｇｏｏｄ ｅｆｆｅｃｔ ｏｎ ｆｒｉｃｔｉｏｎ ｒｅｄｕｃｉｎｇ ａｎｄ ａｎｔｉ⁃ｗｅａｒ ｐｅｒｆｏｒｍａｎｃｅ．

Ｋｅｙｗｏｒｄｓ：ＭＸｅｎｅ；Ｔｉ２Ｃ；ｌｉｔｈｉｕｍ ｇｒｅａｓｅ；ｔｒｉｂｏｌｏｇｉｃａｌ ｐｅｒｆｏｒｍａｎｃｅ

　 近年来， 二维层状纳米材料因具有独特的结构和

优异的物理化学性质而引起了广泛的研究， 并掀起了

工程应用的热潮［１－６］。 典型的二维晶体———石墨烯，
具有超薄的片层结构， 其优异的电性能、 力学性能和

光学性能等引起了高度的关注［７－９］。 最近， ＮＡＧＵＩＢ

等［１０］研究了一种新型类石墨烯二维结构的过渡金属

碳化物或碳氮化物， 其结构与石墨烯 （Ｇｒａｐｈｅｎｅ） 相

似， 被命名为 ＭＸｅｎｅ。 通常， ＭＸｅｎｅ 是利用氢氟酸溶

液刻蚀 ＭＡＸ 相， 剥离层间金属 Ａｌ 层而得。 ＭＡＸ 相

是一类结合金属和陶瓷双重性质的层状过渡金属碳化

物或碳氮化物［１１－１２］， 目前， 所研究的 ＭＡＸ 已超过 ７０
多种［１３－１４］， 其分子式表示为 Ｍｎ＋１ＡＸｎ； 其中， Ｍ 是

过渡金属， Ａ 是Ⅲ、 Ⅳ主族元素， Ｘ 是碳或碳氮，
ｎ＝ １、 ２、 ３。 研究表明， ＭＡＸ 相具有典型的纳米层

状结构， 作为润滑材料添加剂表现出优异的摩擦学性

能［１４－１６］。 目前， 通过剥离 ＭＡＸ 制备出的 ＭＸｅｎｅ 主要
包括 Ｔｉ２Ｃ、 Ｔｉ３Ｃ２、 Ｔａ４Ｃ３、 （Ｔｉ０􀆰 ５Ｃｒ０􀆰 ５） Ｃ、 （Ｖ０􀆰 ５Ｃｒ０􀆰 ５）
Ｃ、 Ｖ２Ｃ、 Ｎｂ２Ｃ、 Ｎｂ４Ｃ３、 Ｔｉ３ＣＮ 等［１０］。 通过液相剥离

得到的二维层状结构 ＭＸｅｎｅ 具有很好的应用前



景［１７－２０］， 如研究发现， ＭＸｅｎｅ 是作为锂离子电池负

极的一种理想的材料［ ２ １－２３］。 Ｔｉ３Ｃ２ 是第一个通过 ＨＦ
刻蚀 ＭＡＸ 相 Ｔｉ３ＡｌＣ２ 而得到的二维晶体， 由 于

Ｔｉ３ＡｌＣ２ 中的 Ｔｉ－Ｃ 键是以共价键结合， Ｔｉ－Ａｌ 键以相

对较弱的金属键结合， 所以 Ａｌ 原子容易被剥离而形

成 Ｔｉ－Ｃ－Ｔｉ－Ｃ－Ｔｉ 的原子结合结构。 研究表明， 由于

ＨＦ 溶液刻蚀 Ｔｉ３ＡｌＣ２ 制备 Ｔｉ３Ｃ２ 金属键的断裂致使 Ｔｉ
原子裸露， 表面活性大， 所以表面常携带有 －ＯＨ、
Ｏ、 Ｆ 等官能团［１０］。 ＨＦ 溶液是一种腐蚀性极强， 有

毒且安全系数低的物质， 最近美国 Ｂａｕｓｓａｍ 课题

组［２４］研究一种新的方法制备 ＭＸｅｎｅ， 通过 ＬｉＦ 和 ＨＣｌ
作为 ＨＦ 来源刻蚀 ＭＡＸ 相成功制备出 ＭＸｅｎｅ， 同时

他们也尝试了用 ＮａＦ、 ＫＦ、 ＣｓＦ 和 ＣａＦ２ 等氟盐与盐

酸或硫酸刻蚀 ＭＡＸ 相来制备 ＭＸｅｎｅ， 这不仅提高了

制备过程的安全性同时提高了产量， 而且为探索新方

法制备 ＭＸｅｎｅ 开辟了新道路。
最近研究发现， 通过 ＨＦ 刻蚀 Ｔｉ３ＡｌＣ２ 得到的

Ｔｉ３Ｃ２ （ＯＨ） ２ 纳米片层作为润滑油的添加剂可有效提

高润滑油的减摩抗磨性能［２５］。 本文作者尝试通过使

用 ＮＨ４Ｆ 和 ＨＣｌ 溶液刻蚀 Ｔｉ２ＡｌＣ 制备了 Ｔｉ２Ｃ， 并将其

作为润滑添加剂掺杂在锂基润滑脂中， 考察了不同质

量分数的 Ｔｉ２Ｃ 对润滑脂润滑效果的影响， 并讨论了

Ｔｉ２Ｃ 作为添加剂在锂基润滑脂中的作用机制。
１　 实验部分

１􀆰 １　 实验原料

实验所用的 Ｔｉ２ＡｌＣ 是以 Ｔｉ、 Ａｌ、 Ｃ 按 ２ ∶ １􀆰 １ ∶ １
的摩尔比球磨混料， 在 Ａｒ 气氛保护下， １ ４００ ℃无压

烧结保温 １ ｈ， 冷却室温经机械破碎过 ５００ 目筛， 粒

径 ２５ μｍ 左右， 纯度为 ９９％。 ＮＨ４Ｆ， 纯度为 ９９％，
分析纯， 国药集团化学试剂有限公司生产； 浓盐酸，
质量分数为 ３８％， 分析纯， 洛阳化学试剂厂生产；
十二羟基硬脂酸， 山东鲁科化工集团有限公司生产；
氢氧化锂， 纯度为 ９９％， 分析纯， 上海阿拉丁试剂

有限公司生产； 液体石蜡， 化学纯， 国药集团化学试

剂有限公司生产； 石油醚， 分析纯， 沸程 ３０～ ６０ ℃，
市售； 无水乙醇， 分析纯， 市售； 去离子水， 自制。
１􀆰 ２　 ＭＸｅｎｅ 的制备

称取 ５􀆰 ０ ｇ ＮＨ４Ｆ 溶于 ５０ ｍＬ 去离子水中， 再加

入 ５０ ｍＬ 的 ３８％的 ＨＣｌ 超声分散均匀； 称取 ５􀆰 ０ ｇ
Ｔｉ２ＡｌＣ 粉末， 缓慢加入溶液中超声分散 ３０ ｍｉｎ； 将溶

液移至 ＰＰ 容器中， 温度保持在 ４０ ℃下磁力搅拌 ４５
ｈ， 之后离心去除上清液， 将沉淀用去离子水清洗离

心至上清液接近中性， 再用无水乙醇离心清洗 ３—５
次， 最后在真空条件下于 ８０ ℃下烘干待用。

１􀆰 ３　 ＭＸｅｎｅ 的表征

采用 Ｘ 射线衍射仪 （ＸＲＤ， Ｃｕ 靶和 Ｋα 射线源，
Ｄ８ＡＤＶＡＮＣＥ， 德国布鲁克 ＡＸＳ 有限公司） 对 Ｔｉ２Ｃ
的晶体结构及物相进行分析表征， 扫描范围为 ２θ ＝
５° ～ ９０°， 扫描速率为 ４ （°） ／ ｍｉｎ， 步长为 ０􀆰 ０２°；
采用场发射环境扫描电镜 （ＦＥＳＥＭ， ＦＥＩ Ｑｕａｎｔａ ２５０
ＦＥＧ） 观察样品的微观结构， 测试前样品喷金处理

６０ ｓ， 扫描测试电压 １０ ｋＶ。
１􀆰 ４　 ＭＸｅｎｅ 掺杂锂基润滑脂的制备

称取 １０ ｇ 氢氧化锂溶于 ５０ ｍＬ 去离子水中， 常

温下磁力搅拌 １ ｈ； 称取液体石蜡 ２５０ ｇ， 并加入一定

量的十二羟基硬脂酸， 高速搅拌同时缓慢加入氢氧化

锂溶液； 升温至 １００～１２０ ℃进行脱水， 皂化 ３ ｈ， 再

升温至 ２１０ ℃， 保温的同时再加入 ２５０ ｇ 液体石蜡，
搅拌 １０ ｍｉｎ 冷却至室温得到锂基润滑脂。 锂基脂通

过三辊混炼研磨机进行混炼 ３ 遍， 再添加不同质量的

Ｔｉ２Ｃ 进行混炼 ５ 遍， 制备出 Ｔｉ２Ｃ 质量分数分别为

０􀆰 ０５％、 ０􀆰 １％、 ０􀆰 ２５％、 ０􀆰 ５％、 １􀆰 ０％的润滑剂密封

保存待用。
１􀆰 ５　 摩擦磨损实验

ＭＭＷ⁃１ 型屏显立式万能摩擦磨损试验机上使用

四球法检测 ＭＸｅｎｅ 掺杂锂基润滑脂的摩擦磨损性能。
实验采用的四球均为直径为 １２􀆰 ７ ｍｍ、 硬度为 ＨＲＣ６０
的 ＧＣｒ１５ 轴承钢钢球， 实验前钢球经石油醚超声清洗

烘干处理。 摩擦磨损实验条件： 室温， 夹头转速 １
４５０ ｒ ／ ｍｉｎ， 载荷 ２９４ Ｎ， 持续时间 １ ８００ ｓ。 实验结束

后， 将试球表面的润滑剂拭去并用光学显微镜观察磨

斑尺寸； 试球用石油醚清洗干净后， 采用场发射环境

扫描电镜 （ ＦＦＥ － ＳＥＭ） 和布鲁克能谱仪 （ ＥＤＳ，
Ｂｒｕｋｅｒ Ｑｕａｎｔａｘ ２００ ＸＦｌａｓｈ ６ ｜ ３０） 观察钢球的磨斑表

面形貌和分析表面摩擦膜的成分。
２　 结果与讨论

２􀆰 １　 ＭＸｅｎｅ 的物相、 结构形貌表征

图 １ 为 Ｔｉ２ＡｌＣ 样品及氟化铵和盐酸溶液刻蚀后

的粉末样品的 Ｘ 射线衍射 （ＸＲＤ） 图谱。 可以看出，
ＮＨ４Ｆ 和盐酸刻蚀后 Ｔｉ２ＡｌＣ 在 １２􀆰 ９° （ ００２）、 ３３􀆰 ８°
（１００）、 ３９􀆰 ２° （１０３） 处的特征峰基本消失或减弱；
在 Ｔｉ２Ｃ 的 ＸＲＤ 图谱中， Ｔｉ２ＡｌＣ 在 １２． ９° （００２） 晶

面的衍射峰偏移至 ７． ５°形成 Ｔｉ２Ｃ 的 （００２） 晶面峰，
原相 （１０３） 晶面的峰强显著减弱， 表示经刻蚀后

Ｔｉ⁃Ａｌ金属键被破坏， Ａｌ 原子被剥离， 层面间距增大。
ＸＲＤ 图谱显示 ＭＡＸ 相被氟盐和盐酸溶液完全刻蚀得

到纯度较高的 ＭＸｅｎｅ。
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图 １　 Ｔｉ２ＡｌＣ 和 Ｔｉ２Ｃ 样品的 Ｘ 射线粉末衍射 （ＸＲＤ） 谱图

Ｆｉｇ １　 Ｔｈｅ ＸＲＤ ｐａｔｔｅｒｎｓ ｏｆ ｔｈｅ ｓａｍｐｌｅｓ ｏｆ Ｔｉ２ＡｌＣ ａｎｄ Ｔｉ２Ｃ

图 ２ 显示了 ＭＡＸ 相 Ｔｉ２ＡｌＣ 以及刻蚀后的 ＭＸｅｎｅ
Ｔｉ２Ｃ 的扫描电镜 （ＳＥＭ） 图片。 其中， 图 ２ （ａ） 为
刻蚀前 Ｔｉ２ＡｌＣ 的 ＳＥＭ 照片， 明显地可以看出其微观
形貌为典型的层状陶瓷结构； 从图 ２ （ ｂ） 可看出，
Ｔｉ２ＡｌＣ 被 ＮＦ４Ｆ 和 ＨＣｌ 溶液刻蚀成二维层状晶体结
构， 原三维的层状结构已经完全被剥离开， 形成纳米
层状的堆叠结构， 其叠层厚度大约为 １００ ｎｍ， 层间
距平均约为 ２００ ｎｍ。

图 ２　 刻蚀前后样品扫描电镜 （ＳＥＭ） 照片

Ｆｉｇ ２　 Ｔｈｅ ｐｉｃｔｕｒｅ ｏｆ ＳＥＭ ｂｅｆｏｒｅ ａｎｄ ａｆｔｅｒ ｅｔｃｈｉｎｇ
（ａ） Ｔｉ２ＡｌＣ； （ｂ） Ｔｉ２Ｃ

２􀆰 ２　 ＭＸｅｎｅ 掺杂润滑脂的摩擦学性能

图 ３ 示出了锂基脂和不同质量分数 Ｔｉ２Ｃ 掺杂的

润滑脂润滑时的摩擦因数和磨斑直径。 可以看出， 当

Ｔｉ２Ｃ 的质量分数为 ０􀆰 ０５％时， 摩擦因数有轻微的增

大趋势； 随着其质量分数增加至 ０􀆰 １％和 ０􀆰 ２５％时，
测得的摩擦因数从纯基础脂的 ０􀆰 ０９３ 分别减小到

０􀆰 ０８５， 下降了 ８􀆰 ６％。 此外， 从磨斑直径的变化曲线

可以看出， 随着 Ｔｉ２Ｃ 添加量的增大， 磨斑直径基本

上呈减小趋势； 虽然 Ｔｉ２Ｃ 质量分数为 ０􀆰 １％和 ０􀆰 ２５％
时的摩擦因数相当， 但是磨斑直径却随着 Ｔｉ２Ｃ 质量

分数的增大而减小， 可能是由于增大 Ｔｉ２Ｃ 的添加量

使得润滑剂在摩擦表面形成更多的润滑膜， 进一步阻

止了磨斑直径的增大。

图 ３　 Ｔｉ２Ｃ 添加量对摩擦因数及磨斑直径的影响

Ｆｉｇ ３　 Ｅｆｆｅｃｔ ｏｆ Ｔｉ２Ｃ ｃｏｎｔｅｎｔ ｏｎ ｆｒｉｃｔｉｏｎ ｃｏｅｆｆｉｃｉｅｎｔ ａｎｄ
ｗｅａｒ ｓｐｏｔ ｓｉｚｅ

２􀆰 ３　 钢球表面磨损分析

图 ４ 为锂基脂和添加 Ｔｉ２Ｃ 质量分数为 ０􀆰 １％的润

滑剂润滑作用下钢球的磨斑表面形貌 ＳＥＭ 照片。 从

图 ４ （ａ） 和 ４ （Ａ） 可以看出， 在纯基础脂润滑作用

下， 钢球表面不仅产生了由磨粒磨损所致的明显宽而

深的犁沟， 而且在滑动摩擦过程中产生接触性疲劳，
磨屑在温度很高的摩擦面形成氧化膜造成严重的黏着

磨损； 从图 ４ （ｂ） 和 ４ （Ｂ） 可以看出， 在质量分数

０􀆰 １％的 Ｔｉ２Ｃ 掺杂润滑剂润滑下， 钢球摩擦表面的犁

沟明显减轻， 而且宽度变窄， 有磨屑从摩擦副表面被

拽下来而形成表面轻微的擦伤， 相比之下其磨斑直径

更小， 也就是说表面擦伤情况更轻， 可能是 Ｔｉ２Ｃ 的

添加在 ２ 个摩擦副之间形成了润滑保护膜， 阻止了 ２
个摩擦副的接触点在高载荷作用下直接接触， 从而未

产生表面严重的破坏， 摩擦面也相对较为光滑。
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图 ４　 钢球磨斑微观形貌

Ｆｉｇ ４　 Ｔｈｅ ｍｉｃｒｏｓｔｒｕｃｔｕｒｅ ｏｆ ｂａｌｌｓ’ ｇｒｉｎｄｉｎｇ ｓｐｏｔｓ （ａ） ａｎｄ （Ａ） ｓｕｒｆａｃｅｓ ｌｕｂｒｉｃａｔｅｄ ｂｙ ｌｉｔｈｉｕｍ ｇｒｅａｓｅ； （ｂ） ａｎｄ （Ｂ） ｓｕｒｆａｃｅｓ ｌｕｂｒｉｃａｔｅｄ
ｂｙ ｌｉｔｈｉｕｍ ｇｒｅａｓｅ ｗｉｔｈ ０􀆰 １％ Ｔｉ２Ｃ

　 　 为更进一步研究 Ｔｉ２Ｃ 作为锂基脂添加剂的作用

机制， 验证对磨表面润滑膜的形成， 进一步对纯基础

脂和掺杂 ＭＸｅｎｅ 的润滑剂润滑作用下的钢球磨损表

面进行能谱 （ＥＤＳ） 分析， 结果分别如图 ５、 ６ 所示。

图 ５　 纯润滑脂润滑下钢球磨损磨斑表面能谱分析

Ｆｉｇ ５　 Ｅｎｅｒｇｙ ｓｐｅｃｔｒｕｍ ａｎａｌｙｓｉｓ （ＥＤＳ） ｏｆ ｇｒｉｎｄｉｎｇ ｓｔｅｅｌ ｂａｌｌ ｗｅａｒ
ｓｐｏｔ ｓｕｒｆａｃｅ ｌｕｂｒｉｃａｔｅｄ ｂｙ ｇｒｅａｓｅ ｗｉｔｈｏｕｔ Ｔｉ２Ｃ

在纯润滑脂润滑作用下， 钢球磨斑表面的 Ｔｉ 质量

分数仅为 ０􀆰 ３％， Ｃ 质量分数为 ３􀆰 ２５％； 在添加了 Ｔｉ２Ｃ
的润滑剂的润滑作用下， 其摩擦表面的 Ｔｉ 和 Ｃ 质量分

数分别增加至 ０􀆰 ５７％和 ６􀆰 ９６％， Ｔｉ 和 Ｃ 元素含量的增

加说明在摩擦过程中 Ｔｉ２Ｃ 可能会沉积在对磨的摩擦表

面， 而且在较高的摩擦剪切力和负载压力作用下与钢

球基底粘结在一起； 另外， 由于摩擦过程中触点会产
生高温， Ｔｉ２Ｃ 易被氧化成 ＴｉＯ２ 沉积在表面并形成保护
膜， 因此钢球磨损面要比没有添加 Ｔｉ２Ｃ 的润滑脂润滑

时更为光滑平整。 通过 ＥＤＳ 图谱及元素分布的分析，
可以得出在润滑过程中 Ｔｉ２Ｃ 沉积在摩擦表面发生摩擦

化学反应形成润滑膜发挥保护摩擦表面的作用， 这与

钢球磨斑 ＳＥＭ 分析结果相吻合。

图 ６　 添加 ０􀆰 １％的 Ｔｉ２Ｃ 润滑脂润滑下钢球磨损磨斑表面

能谱分析及元素面分布图

Ｆｉｇ ６　 Ｅｎｅｒｇｙ ｓｐｅｃｔｒｕｍ ａｎａｌｙｓｉｓ （ＥＤＳ） ｏｆ ｇｒｉｎｄｉｎｇ ｓｔｅｅｌ ｂａｌｌ ｗｅａｒ
ｓｐｏｔ ｓｕｒｆａｃｅ ｌｕｂｒｉｃａｔｅｄ ｂｙ ｇｒｅａｓｅ ｗｉｔｈ ０􀆰 １％ Ｔｉ２Ｃ
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３　 结论

（１） 采用 ＮＨ４Ｆ 和 ＨＣｌ 溶液代替氢氟酸溶液刻蚀

ＭＡＸ 相 Ｔｉ２ＡｌＣ 成功制备出二维晶体 Ｔｉ２Ｃ。
（２） Ｔｉ２Ｃ 作为减摩抗磨添加剂能明显改善锂基

基础脂的润滑性能， 且 Ｔｉ２Ｃ 质量分数为 ０􀆰 １％时的减

摩性能最为优异； 添加质量分数 ０􀆰 ２５％Ｔｉ２Ｃ 的润滑

脂的抗磨性能有明显改善。
（３） 在摩擦过程中 Ｔｉ２Ｃ 掺杂锂基润滑脂中的

Ｔｉ２Ｃ 沉积在摩擦副表面， 发生物理化学变化形成具

有优异摩擦学性能的润滑保护膜， 从而改善了润滑脂

的减摩抗磨性能。
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三瓦翻转压力坝轴承设计参数对承载能力的影响∗
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摘要： 建立三瓦压力坝轴承的几何模型并求解得到油膜厚度分布。 基于雷诺方程建立滑动轴承理论模型， 采用单

元流量平衡法来离散复杂轴瓦结构的 Ｒｅｙｎｏｌｄｓ 方程并用 ＭＡＴＬＡＢ 求解， 得到轴承承载力。 采用载荷约束条件和模式搜

索相结合的方式求解定载荷方向下的轴承静态特性， 并得到载荷收敛的油膜厚度分布与压力分布。 分别改变压力坝轴

承结构参数， 分析各参数对轴承承载能力的影响。 结果表明： 椭圆率和轴承长径比对轴承承载力影响较大， 其他参数

的影响都相对较小； 随着椭圆率和轴承长径比的增加轴承承载力提高。
关键词： 三瓦压力坝轴承、 承载能力、 流量平衡法、 模式搜索
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Ｋｅｙｗｏｒｄｓ：ｉｎｖｅｒｔｅｄ ｔｈｒｅｅ⁃ｌｏｂｅ ｐｒｅｓｓｕｒｅ ｄａｍ ｂｅａｒｉｎｇ；ｃａｒｒｙｉｎｇ ｃａｐａｃｉｔｙ；ｆｌｏｗ ｂａｌａｎｃｅ ｍｅｔｈｏｄ；ｐａｔｔｅｒｎ ｓｅａｒｃｈ

　 随着现代发动机技术的不断发展， 涡轮机械需在

更大功率、 更快转速下运行， 因此轴承也需要承受更

大载荷、 适应更快转速。 压力坝轴承因其高速、 高压

下的稳定性优于普通圆柱滑动轴承， 在高速转动的机

械中得到广泛认可， 且采用多瓦轴承时可以提高负载

能力并增加稳定性［１］。 在实际机组中， 压力坝轴承是

亚临界和超临界汽轮机组的主要支承部件［２］。 大量的

理论研究表明， 圆柱压力坝轴承的稳定性优于普通圆

柱轴承［３－４］， 并通过实验得到了验证［５－６］。 １９９３ 年，
ＭＥＨＴＡ 等［７］就开始了对三瓦翻转压力坝轴承的研究，

研究发现， 三瓦翻转压力坝轴承的稳定性优于普通三

瓦翻转轴承。 ２０１２ 年， ＢＡＴＲＡ 等［８］ 将椭圆瓦轴承加
入压力坝结构， 研究表明压力坝结构对轴承的稳定性

有很大提高。 本文作者将对 ＭＡＬＩＫ 等［９］ 提出的三瓦
翻转压力坝轴承进行一定的理论研究， 分析其设计参

数对承载能力的影响程度， 从而为此类轴承参数的设

计提供参考。
１　 三瓦翻转压力坝滑动轴承动压润滑理论
１􀆰 １　 三瓦翻转压力坝轴承几何模型

三瓦翻转压力坝轴承模型如图 １ 所示， 在宽度为
Ｌ 的轴承的 １＃瓦圆周位置切割一个深度为 Ｓｄ、 宽度为

Ｌｄ 的阶梯， 同时在 ２＃瓦和 ３＃瓦的圆周上也切割了深
度为 Ｓ ｔ、 宽度为 Ｌ ｔ 的泄压槽， 瓦之间的连接处设有

油槽与油孔。 对于一个与轴承同轴的转子， 因其与轴

瓦不同轴， 与轴瓦之间有 ２ 个参考间隙： 外接圆半径



间隙 ｃ 和内切圆半径间隙 ｃｍ。 因此， 与轴承中心 ＯＢ

相比， 每一片瓦的中心移动了 ｃ－ｃｍ 的距离， １＃瓦中

心为 Ｏ１， ２＃瓦中心为 Ｏ２， ３＃瓦中心为 Ｏ３。

图 １　 三瓦翻转压力坝轴承示意图

Ｆｉｇ １　 Ｓｃｈｅｍａｔｉｃ ｏｆ ｉｎｖｅｒｔｅｄ ｔｈｒｅｅ⁃ｌｏｂｅ ｐｒｅｓｓｕｒｅ ｄａｍ ｂｅａｒｉｎｇ

图 １ 中， ＯＪ 为轴颈实际的几何中心； ϕ 为笛卡

尔坐标系中的偏位角 （载荷铅直向下）； ｅ＝ＯＢＯＪ为轴

颈相对于轴承中心的偏心距； ｅ１ ＝Ｏ１ＯＪ为轴颈相对于

１＃瓦的偏心距； ｅ２ ＝ Ｏ２ＯＪ 为轴颈相对于 ２＃ 瓦的偏心

距； ｅ３ ＝Ｏ３ＯＪ为轴颈相对于 ３＃瓦的偏心距， 把以上参

数进行量纲一化可得：
椭圆率 δ＝ ｃ－ｃｍ( ) ／ ｃ＝ １－ｃｍ ／ ｃ
离心率 ε＝ ｅ ／ ｃ； ε１ ＝ ｅ１ ／ ｃ； ε２ ＝ ｅ２ ／ ｃ； ε３ ＝ ｅ３ ／ ｃ
设 ｌ１ 和 ｌ２ 分别为坝前、 坝后的长度， 则

ｌ１ ＝Ｒθｓ 　 　 ｌ２ ＝Ｒ
２
３
π－θｓ－２θｇ

æ

è
ç

ö

ø
÷

根据几何关系可得不同瓦的离心率与偏位角为

ε１ ＝ ε２＋δ２－２εδｃｏｓϕ

ε２ ＝ ε２＋δ２－２εδｃｏｓ ２π ／ ３－ϕ( )

ε３ ＝ ε２＋δ２－２εδｃｏｓ ２π ／ ３＋ϕ( )

ϕ１ ＝π－ａｒｃｓｉｎ εｓｉｎϕ ／ ε１( )

ϕ２ ＝π＋ａｒｃｓｉｎ εｓｉｎ ２π ／ ３－ϕ( ) ／ ε２( )

ϕ３ ＝π－ａｒｃｓｉｎ εｓｉｎ ２π ／ ３＋ϕ( ) ／ ε３( )

坝和泄压槽的位置如图 ２ 所示， 由于泄压槽的深

度足够深， 可以不考虑其内流体的水动力效应。

图 ２　 瓦面平展图

Ｆｉｇ ２　 Ｕｎｂｅｎｄ ｂｕｓｈ ｓｃｈｅｍａｔｉｃ

１􀆰 ２　 Ｒｅｙｎｏｌｄｓ 方程

利用动压滑动轴承油楔 “油膜厚度远小于周向

和轴向长度” 的形状特点， 楔形间隙见图 ３ 所示， 将

Ｎａｖｉｅｒ⁃Ｓｔｏｋｅｓ 方程进一步简化， 然后代入流体的连续

性方程， 得到 Ｒｅｙｎｏｌｄｓ 方程。 简化过程中纳入下列

假设条件［１０］：
（１） 流体为连续性；
（２） 流动为层流；
（３） 流体不可压缩；
（４） 满足 Ｎａｖｉｅｒ⁃Ｓｔｏｋｅｓ 方程；
（５） 忽略流体惯性影响。
得到定常 Ｒｅｙｎｏｌｄｓ 方程为

∂
∂ｘ

ｈ３

μ
∂ｐ
∂ｘ

æ

è
ç

ö

ø
÷ ＋ ∂

∂ｚ
ｈ３

μ
∂ｐ
∂ｚ

æ

è
ç

ö

ø
÷ ＝ ６Ｒω

∂ｈ
∂ｘ

（１）

式中： ｘ 为油膜间隙水平坐标 （ｍ）； ｚ 为油膜间隙轴

向坐标 （ｍ）； ｈ 为楔形间隙高度 （ｍ）； μ 为润滑流

体动力黏度 （Ｐａ·ｓ）； ｐ 为油膜压力 （Ｐａ）； ω 为角

速度 （ｒａｄ ／ ｓ）。

令 θ＝
２ｘ
Ｄ

， ｚ ＝
ｚ
Ｌ
， ｈ ＝ ｈ

２ｃ
， ｐ ＝

２πｐ
μω

ｃ
Ｒ

æ

è
ç

ö

ø
÷

２

， 对方程

（１） 进行量纲一化， 得到量纲一化雷诺方程
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３
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２ ∂
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÷ ＝π

∂ｈ
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（２）

图 ３　 油膜楔形间隙

Ｆｉｇ ３　 Ｆｉｌｍ ｗｅｄｇｅ ｇａｐ
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１􀆰 ３　 压力坝结构滑动轴承油膜厚度计算

根据压力坝滑动轴承结构特点， 油膜厚度主要分

为 ３ 个区域： １＃瓦区、 ２＃瓦区和 ３＃瓦区， 每个区域都

有凹凸 ２ 个位置。 以 １＃瓦为例进行说明， 见图 ４。

图 ４　 油膜厚度计算示意图 （１＃瓦）

Ｆｉｇ ４　 Ｃａｌｃｕｌａｔｉｏｎ ｓｃｈｅｍａｔｉｃ ｏｆ ｆｉｌｍ ｔｈｉｃｋｎｅｓｓ （ｆｉｒｓｔ ｐａｄ）

由图 ４ 可知， １＃瓦凸处油膜厚度公式为

ｈ＝Ｒ＋ｃ－ｅ１ｃｏｓθ－ Ｒ２－ ｅ１ｓｉｎθ( ) ２ （３）
式中： θ∈ ２π ／ ３－ϕ１＋θｇ， ４π ／ ３－ϕ１－θｇ[ ] 。

凹处油膜厚度公式为

ｈ＝Ｒ＋ｃ－ｅ１ｃｏｓθ－ Ｒ２－ ｅ１ｓｉｎθ( ) ２ ＋Ｓｄ （４）
式中： θ∈ ２π ／ ３－ϕ１＋θｇ， ２π ／ ３＋θｓ－ϕ１－θｇ[ ] 。

同理可得 ２＃瓦和 ３＃瓦的油膜厚度公式， 此处不

作赘述。
２　 Ｒｅｙｎｏｌｄｓ 方程数值求解

通过数值方法求解式 （２） 可得到轴瓦的压力分

布， 对压力进行积分可求出承载力， 接着可根据承载

力求出偏位角。 式 （２） 是二阶非线性偏微分形式，
因此采用有限差分法结合单元体流量平衡法来求解。
２􀆰 １　 单元体流量平衡法

对式 （２） 进行差分求解， 需先对油膜进行网格

划分， 如图 ５ 所示， 然后用节点的油膜压力的差商代

替偏导数， 将式 （２） 离散化为代数方程组。 因压力

坝轴承存在油膜厚度突变， 而在突变位置不能直接差

分， 因此， 基于 Ｎａｖｉｅｒ⁃Ｓｔｏｋｅｓ 方程和不可压缩流体连

续性方程， 采用单元体流量平衡法［２］来对油膜厚度突

变位置进行求解。

图 ５　 网格划分示意图

Ｆｉｇ ５　 Ｍｅｓｈｉｎｇ ｓｃｈｅｍａｔｉｃ

如图 ５ 所示， 把 θ 和 ｚ 方向网格分别均分为 ｍ 和

ｎ 个， 步长分别为 Δθ 和 Δｚ， 其中粗实线表示油膜厚

度突变位置， 即压力坝或泄压槽边缘。
在 Ａ 和 Ｂ 区域， 不考虑轴瓦边界 （边界值取固

定值作为边界条件）， 方程 （２） 左右各项可离散为
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则得到的静态雷诺方程压力求解公式为

ｐ ｉ，ｊ ＝
Ａｉ，ｊｐ ｉ＋１，ｊ＋Ｂ ｉ，ｊｐ ｉ－１，ｊ＋Ｃ ｉ，ｊｐ ｉ，ｊ＋１＋Ｄｉ，ｊｐ ｉ，ｊ－１－Ｆ ｉ，ｊ

Ｅ ｉ，ｊ
（５）

其中
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Ｃ ｉ，ｊ＋Ｄｉ，ｊ， Ｆ ｉ，ｊ ＝ １２πΔθ ｈ ｉ＋１ ／ ２，ｊ－ｈ ｉ－１ ／ ２，ｊ( )

由于在其他区域存在油膜厚度突变， 取油膜的单

元控制体 Δｘ×Δｚ， 见图 ６。 根据流体的不可压缩性与

流量守恒， 可得

Ｑａ－Ｑｂ＋Ｑｃ－Ｑｄ ＝ ０ （６）
其中
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ç

ö

ø
÷

ｂ

＝
ｐ ｉ＋１，ｊ－ｐ ｉ，ｊ

Δθ
，

∂ｐ

∂ｚ
æ

è
ç

ö

ø
÷

ｃ

＝
ｐ ｉ，ｊ－ｐ ｉ，ｊ－１

Δｚ
，

∂ｐ

∂ｚ
æ

è
ç

ö

ø
÷

ｄ

＝
ｐ ｉ，ｊ＋１－ｐ ｉ，ｊ

Δｚ
。

把上述各式代入式 （６） 得

ｈ３
ｂｐ ｉ＋１，ｊ ＋ ｈ３

ａｐ ｉ－１，ｊ ＋
ΔθＲ

ＬΔｚ
æ

è
ç

ö

ø
÷

２

ｈ３
ｄｐ ｉ，ｊ＋１ ＋

ΔθＲ

ＬΔｚ
æ

è
ç

ö

ø
÷

２

ｈ３
ｃ ｐ ｉ，ｊ－１ －

ｈ３
ｂ＋ｈ

３
ａ＋

ΔθＲ

ＬΔｚ
æ

è
ç

ö

ø
÷

２

ｈ３
ｄ＋

ΔθＲ

ＬΔｚ
æ

è
ç

ö

ø
÷

２

ｈ３
ｃ

é

ë

ê
ê

ù

û

ú
ú
ｐ ｉ，ｊ ＝ ３πΔθ ｈｂ－ｈａ[ ] （７）

图 ６　 流量示意图

Ｆｉｇ ６　 Ｆｌｏｗ ｅｑｕｉｌｉｂｒｉｕｍ ｓｃｈｅｍａｔｉｃ

根据图 ５ 轴瓦结构以及公式 （７） 对油膜厚度阶

梯变化位置差分离散， 当点 （ ｉ， ｊ） 处存在厚度不连

续变化： ｈ ｉ＋０，ｊ表示沿 θ 负向逼近点 （ ｉ， ｊ） 的油膜厚

度， 即图 ６ 中 ｈｂ， 假如与坐标轴上点 （ ｉ， ｊ） θ 正向

的相邻网格单元之间连续， 则取点 （ ｉ， ｊ） 的油膜厚

度， 否则取 θ 正向相邻网格单元的油膜厚度。 ｈ ｉ－０，ｊ、
ｈ ｉ，ｊ＋０、 ｈ ｉ，ｊ－０的取法类似。

由于油膜厚度连续的相邻网格单元厚度值相差很

小， 为了编程与计算方便， 上述 ｈ ｉ＋０，ｊ、 ｈ ｉ－０，ｊ、 ｈ ｉ，ｊ＋１和

ｈ ｉ，ｊ－１可近似作如下简化：
ｈ ｉ＋０，ｊ ＝ｍｉｎ ｈ ｉ＋１，ｊ， ｈ ｉ，ｊ( ) 　 　 ｈ ｉ－０，ｊ ＝ｍｉｎ ｈ ｉ－１，ｊ， ｈ ｉ，ｊ( )

ｈ ｉ，ｊ＋０ ＝ｍｉｎ ｈ ｉ，ｊ＋１， ｈ ｉ，ｊ( ) 　 　 ｈ ｉ，ｊ－０ ＝ｍｉｎ ｈ ｉ，ｊ－１， ｈ ｉ，ｊ( )

其中 ｍｉｎ 表示取括号里的最小值。
在图 ５ 中 Ａ、 Ｂ 以外区域， 油膜厚度存在突变，

把式 （７） 化成式 （５）， 得到系数：

Ａｉ，ｊ ＝ ｈ
３
ｉ＋０，ｊ， Ｂ ｉ，ｊ ＝ ｈ

３
ｉ－０，ｊ， Ｃ ｉ，ｊ ＝

ΔθＲ

ＬΔｚ
æ

è
ç

ö

ø
÷

２

ｈ３
ｉ，ｊ＋０，

Ｄｉ，ｊ ＝
ΔθＲ

ＬΔｚ
æ

è
ç

ö

ø
÷

２

ｈ３
ｉ，ｊ－０， Ｅ ｉ，ｊ ＝ Ａｉ，ｊ ＋Ｂ ｉ，ｊ ＋Ｃ ｉ，ｊ ＋Ｄｉ，ｊ， Ｆ ｉ，ｊ ＝ ３πΔθ

ｈ ｉ＋０，ｊ－ｈ ｉ－０，ｊ( )

２􀆰 ２　 Ｒｅｙｎｏｌｄｓ 边界条件与收敛准则

目前 Ｒｅｙｎｏｌｄｓ 边界条件广泛被应用到数值计算

中， 在大偏心率条件下， 它所得到的结果与实验数据

能够很好地吻合［２］。 因此计算时选择 Ｒｅｙｎｏｌｄｓ 边界

条件， 即

∂ｐ
∂θ

＝ ０， ｐ＝ ０。

采用超松弛迭代法进行计算， 在数值计算过程中

引入边界条件， 因每片瓦的角度不同， 具体为

ｚ＝ ±
１
２
， ｐ＝ １； θ＝ θｃａｖ，

∂ｐ
∂θ

＝ ０； α１≤θ≤α２，

－ １
２
≤ｚ≤

１
２
， ｐ＝ １

式中： θｃａｖ为空穴位置； α１、 α２ 为油槽起始终止角。
数值计算收敛条件：

􀰑
ｎ

ｊ＝ ２
􀰑
ｍ

ｉ＝ ２
ｐｋ
ｉ，ｊ－ｐ

ｋ－１
ｉ，ｊ

􀰑
ｎ

ｊ＝ ２
􀰑
ｍ

ｉ＝ ２
ｐｋ
ｉ，ｊ

≤１０－６

２􀆰 ３　 承载力、 偏位角的计算公式

油膜承载力 Ｆ、 沿偏心方向的切向力 ＦＲ 和垂直

于偏心方向的法向力 ＦＴ 的量纲一化形式分别为

ｆＲ ＝ ２πｃ２

μω ＬＲ３ＦＲ ＝ ∫１ ／ ２

－１ ／ ２
∫２π

０
ｐｃｏｓθｄθｄｚ （８ａ）

ｆＴ ＝ ２πｃ２

μω ＬＲ３ＦＴ ＝ ∫１ ／ ２

－１ ／ ２
∫２π

０
ｐｓｉｎθｄθｄｚ （８ｂ）

ｆ＝
２πｃ２

μω ＬＲ３Ｆ （８ｃ）

式中： θ 为最小油膜厚度坐标系中的坐标。
偏位角：

ϕ＝ －ａｒｃｔａｎ
ｆＴ
ｆＲ

（９）

２􀆰 ４　 最小油膜厚度

与一般滑动轴承不同， 由于所研究的压力坝滑动

轴承 ３ 个轴瓦存在不同的中心位置， 求解轴瓦油膜压

力分布时， 最小油膜厚度位置最初是未知的。 因此计

算时需要引入约束条件： 轴承承载力方向与外载荷方

向一致， 即轴承油膜厚度坐标系位置 θｈｍｉｎ、 轴承偏位

角 ϕ 和轴承外载荷方向 θｌｏａｄ满足 θｈｍｉｎ ＝ ϕ＋θｌｏａｄ。 因此

采用模式搜索法来寻找最小油膜厚度位置， 进而得到
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满足受力平衡的油膜压力分布［２］。
具体步骤为

（１） 确定目标函数 ｍｉｎ θｌｏａｄ－θｈｍｉｎ＋ϕ ；
（２） 计算初始点的目标函数值 ｆ（ｘ０）， ｘ０ 为初始

点；
（３） 计算下一点的值 ｆ（ ｘ０ ＋ｖｉ ×Ｌ）， ｖｉ 为搜索方

向， Ｌ 为步长；
（４） 如果 ｆ（ ｘ０ ＋ｖｉ ×Ｌ）更逼近目标函数， 表示搜

索成功， 则 ｘ１ ＝ ｘ０ ＋ｖｉ ×Ｌ， 且搜索中心变为 ｘ１， 并以

Ｌ＝ Ｌ×δ为步长 （ δ＞ １）。 如果 ｆ （ ｘ０ ） 更逼近目标函

数， 则表示搜索失败， 以 ｘ１ ＝ ｘ０－ｖｉ×Ｌ 为中心， 以 Ｌ ＝
Ｌ×λ 为步长 （λ＜１）；

（５） 重复 （１） — （４） 的操作直到找到满足目

标函数条件的点为止。
偏位角一般为 ０～９０°， 因此设定油膜厚度坐标初

始值 θｈｍｉｎ ＝ １８０°， Ｌ ＝ ３°， 方向设为 ｖ１ ＝ １、 ｖ２ ＝ － １，
δ＝ １􀆰 １， λ ＝ ０􀆰 ７， 终止条件为 ａｂｓ θｌｏａｄ－θｈｍｉｎ＋ϕ( ) ≤
１０－３。

由于实际条件的限制， 引入 ２ 个强制边界条件：
（１） θｈｍｉｎ≥１８０°； （２） θｈｍｉｎ－ϕ≥θｌｏａｄ

通过模式搜索可以得到符合特定条件的承载力方

向， 进而为后续计算轴承静态特性提供条件。
３　 仿真计算分析

轴承的设计参数主要有椭圆率 δ、 压力坝角度

θｓ、 量纲一压力坝深度 Ｓｄ、 量纲一压力坝宽度 Ｌｄ、 量

纲一泄压槽宽度 Ｌ ｔ、 供油槽角度 θｇ、 轴承半径间隙

ｃ、 长径比 Ｌ ／ Ｄ。 通过改变以上参数的大小， 计算轴

承载荷大小， 分析各参数对轴承承载能力的影响。
３􀆰 １　 初始条件

表 １ 给出了轴承参数， 其中部分参数是参考文献

［７］ 中的数据。

表 １　 轴承参数

Ｔａｂｌｅ １　 Ｂｅａｒｉｎｇ ｐａｒａｍｅｔｅｒｓ
偏心率 ε ０．５ 椭圆率 δ ０．４

初始偏位角 ϕ ／ （°） ３０ 压力坝角度 θｓ ／ （°） ８５
量纲一压力坝深度 Ｓｄ １．５ 量纲一压力坝宽度 Ｌｄ ０．８
量纲一泄压槽深度 Ｓｔ ２０ 量纲一泄压槽宽度 Ｌｔ ０．２５
供油槽角度 θｇ ／ （°） １０ 半径间隙 ｃ ／ ｍｍ ０．０４

３􀆰 ２　 仿真结果与分析

图 ７ 示出了压力坝轴承沿周向展开的油膜厚度分

布， 泄压槽和供油槽区域取约 １０ 倍正常油膜厚度大

小， 从而使其可忽略水动力特性。

图 ７ 油膜厚度分布

Ｆｉｇ ７　 Ｄｉｍｅｎｓｉｏｎｌｅｓｓ ｏｉｌ ｆｉｌｍ ｔｈｉｃｋｎｅｓｓ ｄｉｓｔｒｉｂｕｔｉｏｎ

图 ８ 所示为压力坝轴承按表 １ 中参数计算所得的

压力分布， 左 １ ／ ３ 为 １＃瓦的压力分布， 中间 １ ／ ３ 为 ２＃

瓦的压力分布， 右 １ ／ ３ 为 ３＃瓦压力分布。 从图中可知

３＃瓦为主要承压区。

图 ８　 轴承压力分布

Ｆｉｇ ８　 Ｄｉｍｅｎｓｉｏｎｌｅｓｓ ｐｒｅｓｓｕｒｅ ｄｉｓｔｒｉｂｕｔｉｏｎ

图 ９ 示出了不同参数下采用控制变量法计算得到

的量纲一承载力。 可以看出， 椭圆率和 Ｌ ／ Ｄ 对轴承承

载力影响较大， 成正相关； 压力坝角度、 压力坝宽度、
泄压槽宽度、 供油槽角度对轴承承载力影响较小， 成

负相关； 压力坝深度、 轴承半径间隙几乎无影响。

图 ９　 不同参数下量纲一载荷力

Ｆｉｇ ９　 Ｄｉｍｅｎｓｉｏｎｌｅｓｓ ｌｏａｄ ｆｏｒｃｅｓ ｆｏｒ ｄｉｆｆｅｒｅｎｔ
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图 １０ 示出了不同参数下采用控制变量法计算得

到的量纲一最大油膜压力。 可以看出， 椭圆率和 Ｌ ／ Ｄ
对轴承最大油膜压力影响较大， 成正相关； 供油槽角

度对轴承最大油膜压力影响较小， 成负相关； 压力坝

角度、 压力坝宽度、 压力坝深度、 泄压槽宽度、 轴承

半径间隙几乎无影响。

图 １０　 不同参数下量纲一最大油膜压力

Ｆｉｇ １０　 Ｄｉｍｅｎｓｉｏｎｌｅｓｓ ｍａｘｉｍｕｍ ｆｉｌｍ ｐｒｅｓｓｕｒｅ ｐａｒａｍｅｔｅｒｓ ｆｏｒ
ｄｉｆｆｅｒｅｎｔ ｐａｒａｍｅｔｅｒｓ

４　 结论

建立三瓦压力坝轴承的几何模型并通过分析得到

油膜厚度分布， 基于雷诺方程建立滑动轴承理论模

型。 分别改变压力坝轴承结构参数， 分析各参数对轴

承承载能力的影响。 结果表明， 椭圆率和 Ｌ ／ Ｄ 对轴

承承载力影响较大， 随着椭圆率和 Ｌ ／ Ｄ 的增加轴承

承载力提高， 而其他参数的影响都相对较小。
参考文献

【１】 ＳＨＡＲＭＡ Ｓ，ＫＲＩＳＨＮＡ Ｃ Ｍ．Ｅｆｆｅｃｔ ｏｆ Ｌ ／ Ｄ ｒａｔｉｏ ｏｎ ｔｈｅ ｐｅｒｆｏｒｍ⁃
ａｎｃｅ ｏｆ ｔｗｏ⁃ｌｏｂｅ ｐｒｅｓｓｕｒｅ ｄａｍ ｂｅａｒｉｎｇ：ｍｉｃｒｏｐｏｌａｒ ｌｕｂｒｉｃａｔｅｄ
［Ｊ］．Ａｄｖａｎｃｅｓ ｉｎ Ｔｒｉｂｏｌｏｇｙ，２０１５，２０１５：１－７．

【２】 夏鹏．圆柱滑动轴承动静态特性分析及计算软件开发［Ｄ］．
哈尔滨：哈尔滨工业大学，２０１３．

【３】 ＭＥＨＴＡ Ｎ Ｐ，ＳＩＮＧＨ Ａ，ＧＵＰＴＡ Ｂ Ｋ．Ｄｙｎａｍｉｃ ａｎａｌｙｓｉｓ ｏｆ ｆｉｎｉｔｅ
ｈａｌｆ－ｅｌｌｉｐｔｉｃａｌ ｐｒｅｓｓｕｒｅ ｄａｍ ｂｅａｒｉｎｇｓ ｗｉｔｈ ｒｏｔｏｒ ｆｌｅｘｉｂｉｌｉｔｙ ｅｆｆｅｃｔｓ
［Ｊ］．Ｔｒｉｂｏｌｏｇｙ Ｔｒａｎｓａｃｔｉｏｎｓ，１９８６，２９ （１）：６１－６６．

【４】 ＮＩＣＨＯＬＡＳ Ｊ Ｃ，ＡＬＬＡＩＲＥ Ｐ Ｅ．Ａｎａｌｙｓｉｓ ｏｆ ｓｔｅｐ ｊｏｕｒｎａｌ ｂｅａｒ⁃
ｉｎｇｓ：ｆｉｎｉｔｅ ｌｅｎｇｔｈ，ｓｔａｂｉｌｉｔｙ［ Ｊ］．Ｔｒｉｂｏｌｏｇｙ Ｔｒａｎｓａｃｔｉｏｎｓ，１９８０，２３
（２）：１９７－２０７．

【５】 ＮＩＣＨＯＬＡＳ Ｊ Ｃ，ＢＡＲＲＥＴＴ Ｌ Ｅ，ＬＥＡＤＥＲ Ｍ Ｅ．Ｅｘｐｅｒｉｍｅｎｔａｌ⁃
ｔｈｅｏｒｅｔｉｃａｌ ｃｏｍｐａｒｉｓｏｎ ｏｆ ｉｎｓｔａｂｉｌｉｔｙ ｏｎｓｅｔ ｓｐｅｅｄｓ ｆｏｒ ａ ｔｈｒｅｅ
ｍａｓｓ ｒｏｔｏｒ ｓｕｐｐｏｒｔｅｄ ｂｙ ｓｔｅｐ ｊｏｕｒｎａｌ ｂｅａｒｉｎｇ［Ｊ］．Ｊｏｕｒｎａｌ ｏｆ Ｍｅ⁃
ｃｈａｎｉｃａｌ Ｄｅｓｉｇｎ，１９８０，１０２（２）：３４４－３５１．

【６】 ＦＬＡＣＫ Ｒ Ｄ，ＬＥＡＤＥＲ Ｍ Ｅ，ＧＵＮＴＥＲ Ｅ Ｊ．Ａｎ ｅｘｐｅｒｉｍｅｎｔａｌ ｉｎ⁃
ｖｅｓｔｉｇａｔｉｏｎ ｏｎ ｔｈｅ ｒｅｓｐｏｎｓｅ ｏｆ ａ ｆｌｅｘｉｂｌｅ ｒｏｔｏｒ ｍｏｕｎｔｅｄ ｉｎ ｐｒｅｓ⁃
ｓｕｒｅ ｄａｍ ｂｅａｒｉｎｇｓ［Ｊ］．Ｊｏｕｒｎａｌ ｏｆ Ｍｅｃｈａｎｉｃａｌ Ｄｅｓｉｇｎ，１９８０，１０２
（４）：８４２－８５０．

【７】 ＭＥＨＴＡ Ｎ Ｐ，ＲＡＴＴＡＮ Ｓ Ｓ．Ｐｅｒｆｏｒｍａｎｃｅ ｏｆ ｔｈｒｅｅ⁃ｌｏｂｅ ｐｒｅｓｓｕｒｅ⁃
ｄａｍ ｂｅａｒｉｎｇｓ［ Ｊ］． Ｔｒｉｂｏｌｏｇｙ Ｉｎｔｅｒｎａｔｉｏｎａｌ，１９９３，２６（６）：４３５ －
４４２．

【８】 ＢＡＴＲＡ Ｎ Ｋ，ＢＨＵＳＨＡＮ Ｇ，ＭＥＨＴＡ Ｎ Ｐ．Ｅｆｆｅｃｔ ｏｆ ｅｌｌｉｐｔｉｃｉｔｙ
ｒａｔｉｏ ｏｎ ｔｈｅ ｐｅｒｆｏｒｍａｎｃｅ ｏｆ ａｎ ｉｎｖｅｒｔｅｄ ｔｈｒｅｅ⁃ｌｏｂｅ ｐｒｅｓｓｕｒｅ ｄａｍ
ｂｅａｒｉｎｇ［Ｊ］．Ｔｒｉｂｏｌｏｇｙ Ｔｒａｎｓａｃｔｉｏｎｓ，２０１２，５５（６）：７９８－８０４．

【９】 ＭＡＬＩＫ Ｒ Ｓ，ＣＨＡＮＤＲＡ Ｍ．Ａ ｃｏｍｐａｒａｔｉｖｅ ｓｔｕｄｙ ｏｆ ｓｏｍｅ ｔｈｒｅｅ⁃
ｌｏｂｅ ｂｅａｒｉｎｇ ｃｏｎｆｉｇｕｒａｔｉｏｎｓ［Ｊ］．Ｗｅａｒ，１９８１，７２（３）：２７７－２８６．

【１０】 ＳＺＥＲＩ Ａ Ｚ． Ｆｌｕｉｄ ｆｉｌｍ ｌｕｂｒｉｃａｔｉｏｎ ［Ｍ］． ２ｎｄ ｅｄ． Ｃａｍｂｒｉｄｇｅ：
Ｃａｍｂｒｉｄｇｅ Ｕｎｉｖｅｒｓｉｔｙ Ｐｒｅｓｓ，２０１１：１－１８０．

（上接第 ４８ 页）
【３】 张继信，樊建春，张来斌，等．３０ＣｒＭｏ 合金钢的冲蚀磨损性能

研究［Ｊ］．润滑与密封，２０１２，３７（４）：１５－１８．
ＺＨＡＮＧ Ｊ Ｘ，ＦＡＮ Ｊ Ｃ，ＺＨＡＮＧ Ｌ Ｂ，ｅｔ ａｌ．Ｅｘｐｅｒｉｍｅｎｔａｌ ｓｔｕｄｙ
ｏｎ ｅｒｏｓｉｏｎ ｗｅａｒ ｏｆ ３０ＣｒＭｏ［ Ｊ］．Ｌｕｂｒｉｃａｔｉｏｎ Ｅｎｇｉｎｅｅｒｉｎｇ，２０１２，
３７（４）：１５－１８．

【４】 崔璐，李浩，张文，等．水力喷射工具用 ３５ＣｒＭｏ 钢抗冲蚀性

能研究［Ｊ］．石油机械，２０１５，４３（３）：８３－８７．
ＣＵＩ Ｌ，ＬＩ Ｈ，ＺＨＡＮＧ Ｗ，ｅｔ ａｌ． Ｓｔｕｄｙ ｏｎ ｅｒｏｓｉｏｎ⁃ｒｅｓｉｓｔａｎｃｅ ｏｆ
３５ｃｒｍｏ ｓｔｅｅｌ ｆｏｒ ｈｙｄｒａｕｌｉｃ ｊｅｔｔｉｎｇ ｔｏｏｌｓ［Ｊ］．Ｃｈｉｎａ Ｐｅｔｒｏｌｅｕｍ Ｍａ⁃
ｃｈｉｎｅｒｙ，２０１５，４３（３）：８３－８７．

【５】 张继信．水力压裂工况下高压管汇的冲蚀磨损研究［Ｄ］．北
京：中国石油大学（北京），２０１２．

【６】 庞佑霞，陆由南，郝诗明．冲蚀速度对 ４０Ｃｒ 材料抗冲蚀性能

影响的研究［Ｊ］．润滑与密封，２００７，３２（４）：１１２－１１３．
ＰＡＮＧＹ Ｘ， ＬＵＹ Ｎ，ＨＡＯ Ｓ Ｍ． Ｓｔｕｄｙ ｏｎ ｅｆｆｅｃｔ ｏｆ ｉｍｐａｃｔｉｎｇ
ｓｐｅｅｄ ｏｎ ｅｒｏｓｉｏｎ ｗｅａｒ ｒｅｓｉｓｔａｎｃｅ ｏｆ ４０Ｃｒ［Ｊ］．Ｌｕｂｒｉｃａｔｉｏｎ Ｅｎｇｉ⁃
ｎｅｅｒｉｎｇ，２００７，３２（４）：１１２－１１３．

【７】 马颖，任峻，李元东，等．冲蚀磨损研究的进展［ Ｊ］．兰州理工

大学学报，２００５，３１（１）：２１－２５．
ＭＡ Ｙ，ＲＥＮ Ｊ，ＬＩ Ｙ Ｄ，ｅｔ ａｌ．Ｄｅｖｅｌｏｐｍｅｎｔ ｏｆ ｒｅｓｅａｒｃｈ ｏｎ ｅｒｏｓｉｏｎ
ｏｆ ｍａｔｅｒｉａｌｓ［ Ｊ］． Ｊｏｕｒｎａｌ ｏｆ Ｌａｎｚｈｏｕ Ｕｎｉｖｅｒｓｉｔｙ ｏｆ Ｔｅｃｈｎｏｌｏｇｙ，
２００５，３１（１）：２１－２５．

【８】 邵荷生，曲敬信．摩擦与磨损［Ｍ］．北京：煤炭工业出版社，
１９９２．

【９】 ＦＩＮＮＩＥ Ｉ． Ｓｏｍｅ ｏｂｓｅｒｖａｔｉｏｎｓ ｏｎ ｔｈｅ ｅｒｏｓｉｏｎ ｏｆ ｄｕｃｔｉｌｅ ｍｅｔａｌｓ
［Ｊ］．Ｗｅａｒ，１９７２，１９：８１－９０．

【１０】 李治堃，樊建春，张继信，等．２０ＣｒＮｉＭｏ 冲蚀磨损性能研究

［Ｊ］．润滑与密封，２０１２，３７（９）：３７－４０．
ＬＩ Ｚ Ｋ，ＦＡＮ Ｊ Ｃ，ＺＨＡＮＧ Ｊ Ｘ，ｅｔ ａｌ．Ｓｔｕｄｙ ｏｎ ｐｅｒｆｏｒｍａｎｃｅ ｏｆ
ｅｒｏｓｉｖｅ ｗｅａｒ ｏｆ ２０ＣｒＮｉＭｏ［Ｊ］．Ｌｕｂｒｉｃａｔｉｏｎ Ｅｎｇｉｎｅｅｒｉｎｇ，２０１２，
３７（９）：３７－４０．

【１１】 ＦＩＮＮＩＥ Ｉ，ＭＣ ＦＡＤＤＥＮ Ｄ Ｈ．Ｏｎ ｔｈｅ ｖｅｌｏｃｉｔｙ ｄｅｐｅｎｄｅｎｃｅ ｏｆ
ｔｈｅ ｅｒｏｓｉｏｎ ｏｆ ｄｕｃｔｉｌｅ ｍｅｔａｌｓ ｂｙ ｓｏｌｉｄ ｐａｒｔｉｃｌｅｓ ａｔ ｌｏｗ ａｎｇｌｅｓ ｏｆ
ｉｎｃｉｄｅｎｃｅ［Ｊ］．Ｗｅａｒ，１９７８，４８：１８１－１９０．

１８２０１７ 年第 ３ 期 张　 衎等： 三瓦翻转压力坝轴承设计参数对承载能力的影响



２０１７ 年 ３ 月

第 ４２ 卷 第 ３ 期

润滑与密封
ＬＵＢＲＩＣＡＴＩＯＮ ＥＮＧＩＮＥＥＲＩＮＧ

Ｍａｒ􀆰 ２０１７
Ｖｏｌ􀆰 ４２ Ｎｏ􀆰 ３

ＤＯＩ： １０􀆰 ３９６９ ／ ｊ􀆰 ｉｓｓｎ􀆰 ０２５４－０１５０􀆰 ２０１７􀆰 ０３􀆰 ０１６

∗基金项目： 国家自然科学基金项目 （５１４７５３１８）； 山西省青年

基金 项 目 （ ２０１４０２１０２４⁃２ ）； 山 西 省 平 台 基 地 建 设 项 目

（２０１６０５Ｄ１２１０３２）．
收稿日期： ２０１６－０４－２３
作者简介： 金晓武 （１９９０—）， 男， 硕士研究生， 研究方向为机

械故障诊断． Ｅ⁃ｍａｉｌ： ８１９５５５６３０＠ ｑｑ􀆰 ｃｏｍ．

基于 ＩＯＷＧＡ 算子的转子系统磨粒浓度组合预测方法∗

金晓武　 庞新宇　 杨兆建　 袁建湘
（太原理工大学机械工程学院　 山西太原 ０３００２４）

􀤕
􀤕

􀤕
􀤕

􀤕
􀤕

􀤕

摘要： 为了准确地得到转子系统滑动轴承磨损的预测结果， 基于 ＩＯＷＧＡ 算子的组合预测方法的理论， 提出一种

最小二乘支持向量机回归预测、 灰色预测及指数平滑法相结合的组合预测方法， 建立一种新的预测转子系统滑动轴承

磨损磨粒浓度的组合预测模型及其评价指标体系。 在单跨双圆盘转子试验台上进行试验， 提取铁谱片上滑动轴承磨损

的浓度数据， 利用各项预测模型对磨损磨粒浓度变化趋势进行预测， 并比较各项预测模型的预测结果。 实例结果表

明： 基于 ＩＯＷＧＡ 算子的组合预测模型的预测精度较高， 是预测润滑油中磨粒浓度变化趋势的一种有效方法。
关键词： 滑动轴承； 磨粒浓度； ＩＯＷＧＡ 算子； 组合预测
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　 在载荷的变化、 故障的发生以及电网的启停冲击

的情况下， 转子系统各个轴系将承受较大的扭矩扰

动， 由于轴颈的性能明显优于滑动轴承轴瓦， 所以在

扭矩扰动的影响下必然会加剧滑动轴承轴  瓦的摩擦

磨损。 而从摩擦副上脱落的摩擦磨损颗粒会进入润滑

油中， 随着润滑油在润滑系统中循环。 这些磨粒蕴含

着轴系运转状态的大量信息， 通过提取油样进行铁谱

分析可监测滑动轴承磨损状况， 预测滑动轴承磨损的

发展趋势， 从而有效地减少机械事故的发生。
合理地运用预测模型预测滑动轴承磨损的发展趋

势， 对预防在扭矩扰动下转子系统滑动轴承的故障具

有重要的意义［１－２］。 预测轴承磨损趋势模型主要包括
ＬＳ⁃ＳＶＭ 模型［３－４］、 灰色模型［５］ 以及指数平滑模型［６］

等。 在实际生产过程中， 各种汽轮机的转子系统都是

相对比较复杂的， 转子系统滑动轴承的磨损行为较为

复杂， 所以滑动轴承磨损故障的种类和类型也相对比

较复杂， 这样就使单一预测方法的预测效果较差。 组

合预测法是建立某种特定的加权函数， 加权综合利用

多种预测方法所得的预测结果的一种新的组合预测方

法［７］。 本文作者基于 ＩＯＷＧＡ 算子的组合预测方法的

理论， 提出了一种最小二乘支持向量机 （ ＬＳ⁃ＳＶＭ）
回归预测、 灰色预测及指数平滑相结合的组合预测方

法， 建立了一种新的转子系统滑动轴承磨损磨粒浓度



的 ＩＯＷＧＡ 算子的组合预测模型。 首先分别建立

ＬＳ⁃ＳＶＭ回归预测、 灰色预测及指数平滑法 ３ 种单一

预测模型对转子系统滑动轴承的磨损磨粒浓度数值进

行预测， 然后在 ３ 种单一预测模型的基础上建立基于

ＩＯＷＧＡ 算子的组合预测模型［８］， 最后建立 ４ 种预测

模型的评价指标体系， 来评估 ４ 种预测模型的预测效

果。 在此基础上， 使用 ４ 种预测模型预测未来 ６０ ｈ
滑动轴承磨损磨粒浓度值的变化情况， 以此来预测滑

动轴承的磨损趋势。
１　 预测模型简介

１􀆰 １　 ＧＭ （１， １） 预测模型

ＧＭ （１， １） 预测模型是一种动态的灰色预测模

型， 主要是整理原始数据来寻找数据的规律， 生成数

据序列， 通过建立一阶微分方程模型来拟合或预测系

统中主导因素的特征值， 从而描述该主导因素的发展

趋势。 所以， ＧＭ （１， １） 模型可作为滑动轴承磨粒

浓度预测的模型。
１􀆰 ２　 指数平滑法

指数平滑法主要是对所得到的数据进行指数平滑

处理后， 得到一个数据趋势序列来进行评估预测。 故

指数平滑法可作为滑动轴承磨粒浓度预测的模型。
１􀆰 ３　 ＬＳ⁃ＳＶＭ 回归预测模型

ＬＳ⁃ＳＶＭ 回归预测主要是通过对前期的样本数据

进行训练处理， 找出样本数据中的支持向量， 建立

ＬＳ⁃ＳＶＭ 回归预测模型， 然后运用测试集的样本数据

根据回归预测模型预测出下一个数值， 从而预测系统

的发展趋势。 因此， ＬＳ⁃ＳＶＭ 回归预测模型可以预测

出滑动轴承磨损磨粒浓度变化趋势。
２　 ＩＯＷＧＡ 的组合模型

２􀆰 １　 基本的概念

设 ｇＷ ： Ｚｎ → Ｚ 为 ｎ 元函数， Ｕ ＝ （ ｕ１， ｕ２， …，

ｕｎ）
Ｔ 是与 ｇＷ 有关的加权向量， 满足 􀰑

ｎ

ｉ ＝ １
ｕ ｉ ＝ １， ｕ ｉ ≥０，

ｉ ＝ １， ２， …， ｎ 。 如果 ｇＷ（ａ１， ａ２， …， ａｎ） ＝∏
ｎ

ｉ ＝ １
ｂｕ ｉ

ｉ ，

其中数据 ａ１， ａ２， …， ａｎ 是按降序排列的， ｂ ｉ 是数据

ａ１， ａ２， …， ａｎ 中第 ｉ 大的数。
设 ＜ ｗ１， ａ１ ＞ ， ＜ ｗ２， ａ２ ＞ ， …， ＜ ｗｎ， ａｎ ＞

为 二 维 数 组 ， ａ ｉ ≥ ０， ｉ ＝ １， ２， …， ｎ 。 令：
ｆｗ（ ＜ ｗ１， ａ１ ＞ ， ＜ ｗ２， ａ２ ＞ ， …， ＜ ｗｎ，

ａｎ ＞ ） ＝ ∏
ｎ

ｉ ＝ １
ａｕ ｉ

ｗ－ ｉｎｄｅｘ ｉ( ) （１）

称函数 ｆＷ 是数据 ｗ１， ｗ２， …， ｗｎ 产生的 ｎ 维

ＩＯＷＧＡ算子， ｗ ｉ 称为数据 ａ ｉ 的预测值。
２􀆰 ２　 建立组合预测模型

在定常扭矩激励作用下转子系统滑动轴承磨损磨

粒浓度数据序列的实测值为 ｛ｘ ｔ， ｔ ＝ １， ２， …， Ｎ｝ ，
设有 ｍ 种单一预测模型预测滑动轴承磨损磨粒浓度

的实测值， ｘ ｉｔ 、 ｙ ｉｔ 分别为是第 ｉ 种单一预测模型在第 ｔ
时刻的磨粒浓度预测值及预测精度。 设 ｌ１， ｌ２， …，
ｌｍ 为 ｍ 种单一预测模型在 ＩＯＷＧＡ 算子的组合预测模

型的加权系数， 满足 􀰑
ｍ

ｉ ＝ １
ｌ ｉ ＝ １， ｌ ｉ ≥０， ｉ ＝ １， ２， …，

ｍ ，

ｙ ｉｔ ＝
１ － ｘ ｔ － ｘ ｉｔ( ) ／ ｘ ｔ

０{
ｘ ｔ － ｘ ｉｔ( ) ／ ｘ ｔ ＜ １
ｘ ｔ － ｘ ｉｔ( ) ／ ｘ ｔ ≥ １

（２）
ｉ ＝ １， ２， …， ｍ ； ｔ ＝ １， ２， …， Ｎ

令：
ＩＯＷＧＡＬ（ ＜ ｙ１ｔ， ｘ ｔ１ ＞ ， ＜ ｙ２ｔ， ｘ２ｔ ＞ ， …，

＜ ｙｍｔ， ｘｍｔ ＞ ） ＝ ∏
ｍ

ｉ ＝ １
ｘ ｌ ｉ
ｙ－ ｉｎｄｅｘ（ ｉｔ） （３）

式 （３） 表明 ＩＯＷＧＡ 组合预测模型的最优加权

系数只与单一预测模型的预测精度的大小有着密切

关系。
取 ＩＯＷＧＡ 算子的组合模型的对数误差平方和最

小作为求解组合预测模型的最优加权系数的优化

准则。

ｍｉｎＳ（Ｌ） ＝ 􀰑
Ｎ

ｉ ＝ １
（ｌｎｘｔ － ｌｎ∏

ｍ

ｉ ＝ １
ｘｌ ｉ
ｙ－ｉｎｄｅｘ（ｉｔ））

２ ＝􀰑
Ｎ

ｉ ＝ １
（ｌｎｘｔ －

􀰑
ｍ

ｉ ＝ １
ｌ ｉ ｌｎｘａ－ ｉｎｄｅｘ（ ｉｔ））

２ ＝ 􀰑
ｍ

ｉ ＝ １
􀰑
ｍ

ｊ ＝ １
ｌ ｉ ｌ ｊ 􀰑

Ｎ

ｔ ＝ １
ｅａ－ ｉｎｄｅｘ（ ｉｔ） ｅａ－ ｉｎｄｅｘ ｊｔ( )( )

ｓ． ｔ
􀰑
ｍ

ｉ＝ １
ｌ ｉ ＝ １，

ｌ ｉ≥０， ｉ＝ １， ２， …， ｍ{ （４）

式 （４） 可以利用 ＬＩＮＧＯ９􀆰 ０ 软件来求解， 得到

ＩＯＷＧＡ 算子组合预测模型的最优加权系数。
３　 试验验证

试验在单跨双圆盘转子实验台上进行， 通过扭矩

制动器模拟施加 ４０ Ｎ·ｍ 的定常扭矩激励作用在转

子系统轴颈上， 转子系统稳定运行后， 提取流经滑动

轴承与轴颈的油样， 由于试验对象为新的滑动轴承，
试验初期滑动轴承可能正处于磨合期， 为减少磨合期

对试验数据的影响， 故取样时间初步定为 ２００ ～ ４６０
ｈ， 取样周期定为 ２０ ｈ， 每次取样 ３ ｍＬ。 取样后制作

谱片， 通过电子天平分别秤取制谱前后铁谱片的质量

得到铁谱片上的质量差， 即可得到 ３ ｍＬ 油样中磨损

磨粒的浓度值。 为了减少实验误差的影响， 取 １０ 次

秤重后的平均值作为空白铁谱片和制作谱片后的铁谱

片的质量。
将基于 ＩＯＷＧＡ 算子的误差平方和准则下的组合

预测模型应用在转子系统滑动轴承磨损磨粒浓度值预

测。 已知滑动轴承的磨损磨粒浓度在 ２００～４６０ ｈ 时间
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段的 １３ 个实测值和 ３ 种单一预测模型的预测值和预

测精度。 根据 ３ 种单一预测模型的预测精度值， 建立

基于 ＩＯＷＧＡ 算子的组合预测模型， 并利用 ＬＩＮ⁃

ＧＯ９􀆰 ０ 软件求得最优加权系数为： ｌ１ ＝ ０􀆰 ８５７ ７， ｌ２ ＝
０􀆰 ０４３ ９ ， ｌ３ ＝ ０􀆰 ０９８ ４。 计算得出各时间段的各预测

方法的预测值及其精度， 如表 １ 所示。

表 １　 预测方法的预测值与精度

Ｔａｂｌｅ １　 Ｆｏｒｅｃａｓｔ ｖａｌｕｅｓ ａｎｄ ａｃｃｕｒａｃｙ ｏｆ ｐｒｅｄｉｃｔｉｏｎ ｍｏｄｅｌｓ

运行时

间 ｔ ／ ｈ
真实值 ｃ ／

（ｍｇ·ｍＬ－１）

　 　 ＬＳ⁃ＳＶＭ 预测法　

预测值 ｃ ／
（ｍｇ·ｍＬ－１）

精度

　 ＧＭ（１，１）预测法　

预测值 ｃ ／
（ｍｇ·ｍＬ－１）

精度

　 三次指数平滑预测法　

预测值 ｃ ／
（ｍｇ·ｍＬ－１）

精度

　 ＩＯＷＧＡ 组合预测法　

预测值 ｃ ／
（ｍｇ·ｍＬ－１）

精度

２２０ ０．１２ ０．１３ ０．９１６ ７ ０．１２ １ ０．１２１ ５ ０．９８７ ５ ０．１２１ ０ ０．９９１ ７
２４０ ０．１４６７ ０．１５６ ７ ０．９３１ ８ ０．１４４ ５ ０．９８５ ０ ０．１４３ ３ ０．９７６ ８ ０．１４５ ６ ０．９９２ ５
２６０ ０．１７３３ ０．１８３ ４ ０．９４１ ７ ０．１７３ ４ ０．９９９ ４ ０．１７１ ９ ０．９９１ ９ ０．１７４ ３ ０．９９４ ２
２８０ ０．２０ ０．２１０ ４ ０．９４８ ０ ０．２０８ ２ ０．９５９ ０ ０．２０７ ５ ０．９６２ ５ ０．２０７ ８ ０．９６１
３００ ０．２５３ ３ ０．２６３ ４ ０．９６０ １ ０．２５ ０．９８７ ０ ０．２５０ ７ ０．９８７ ８ ０．２５１ ９ ０．９９４ ５
３２０ ０．３０６ ７ ０．３１６ ７ ０．９６７ ４ ０．３００ ２ ０．９７８ ８ ０．３０２ ４ ０．９８６ ０ ０．３０３ ７ ０．９８９ ２
３４０ ０．３６ ０．３４９ ８ ０．９７１ ７ ０．３６０ ４ ０．９９８ ９ ０．３６３ ８ ０．９８９ ４ ０．３５９ ５ ０．９９８ ６
３６０ ０．４４ ０．４２９ ８ ０．９７６ ８ ０．４３２ ７ ０．９８３ ４ ０．４３６ ７ ０．９９２ ５ ０．４３５ ８ ０．９９０ ４
３８０ ０．５２ ０．５１０ ４ ０．９８５ ４ ０．５１９ ５ ０．９９９ ０ ０．５２３ ２ ０．９９３ ８ ０．５１８ ８ ０．９９７ ７
４００ ０．６２６ ７ ０．６１６ ２ ０．９８３ ２ ０．６２３ ７ ０．９９５ ２ ０．６２５ ６ ０．９９８ ２ ０．６２４ ６ ０．９９６ ７
４２０ ０．７６ ０．７７ ０．９８６ ８ ０．７４８ ９ ０．９８５ ４ ０．７４６ ７ ０．９８２ ５ ０．７６６ ７ ０．９９１ ２
４４０ ０．９２ ０．９３ ０．９８９ １ ０．８９９ １ ０．９７７ ３ ０．８８９ ８ ０．９６７ ２ ０．９２４ ６ ０．９９５
４６０ １．１０６ ７ １．１１３ ３ ０．９９４ ０ １．０７９ ５ ０．９７５ ４ １．０５８ ４ ０．９５６ ４ １．１０６ ３ ０．９９６ ４

　 　 由表 １ 中预测方法的精度值可知， 基于 ＩＯＷＧＡ
算子的组合预测模型的预测精度基本都达到了 ９９％
以上， 比其他 ３ 种单一预测模型都要高， 由此说明基

于 ＩＯＷＧＡ 算子的组合预测模型在预测方面具有很高

的准确性； 随滑动轴承运行时间的增加， ＬＳ⁃ＳＶＭ 回

归预测模型的预测精度逐渐提高， 从 ９１􀆰 ６７％提高到

了 ９９􀆰 ４０％， 并在预测未来 ６０ ｈ 滑动轴承磨损磨粒浓

度值的预测精度高达 ９８％以上， 因此， ＬＳ⁃ＳＶＭ 回归

预测模型的加权系数高达 ０􀆰 ８５７ ７， 而 ＧＭ （１， １）
预测模型、 指数平滑法在预测滑动轴承未来 ６０ ｈ 磨

损磨粒浓度的预测精度大致呈下降的趋势， 所以

ＧＭ （１， １）预测模型、 指数平滑法的加权系数都比

较小， 这种新的加权方法比较符合实际生产的要求。
由表 １ 中的运行时间－真实值可知， 滑动轴承磨

损磨粒浓度值有轻度缓慢的增加， 说明在扭矩激励作

用下转子系统滑动轴承的磨损符合标准正常磨损过程

的特征， 由此可见， 转子系统轴颈在受到 ４０ Ｎ·ｍ
的定常扭矩激励作用下运行， 滑动轴承正处于正常磨

损的阶段。

４　 磨粒浓度的预测和模型预测的有效性评价

４􀆰 １　 磨粒浓度的预测

在单跨双圆盘转子实验台上， 提取 ２００～４００ ｈ 的

滑动轴承磨损的 １０ 个磨粒浓度数据作为训练样本，
４００ ｈ 以后的 ３ 个磨粒浓度数据作为测试集。 根据 ４
种预测模型， 预测出滑动轴承未来 ６０ ｈ 的磨粒浓度

数值， 如图 １ 所示。

图 １　 磨粒浓度真实值和预测值对比

Ｆｉｇ １　 Ｃｏｍｐａｒｉｓｏｎ ｏｆ ｒｅａｌ ｖａｌｕｅ ａｎｄ ｐｒｅｄｉｃｔｅｄ ｄａｔａ ｏｆ ｗｅａｒ
ｐａｒｔｉｃｌｅ ｃｏｎｃｅｎｔｒａｔｉｏｎ
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　 　 可知， 基于 ＩＯＷＧＡ 的组合预测模型所得到的磨

粒浓度预测曲线更接近转子系统润滑油中磨损磨粒的

真实值的曲线， 取得了非常好的浓度预测结果， 由此

可见， 基于 ＩＯＷＧＡ 的组合预测模型具有很好的函数

逼近能力。
４􀆰 ２　 评价指标体系

为了比较各项模型的预测评价效果， 在预测效果

评价原则的基础上， 采用了 ３ 项拟合误差指标

（ＭＳＥ、 ＭＡＥ、 ＭＡＰＥ， 其计算公式见 （５） — （７） ）
作为预测模型的评价指标体系， 全面地评价了 ４ 种预

测方法的有效性， ４ 种预测方法的评价指标体系的数

值如表 ２ 所示。
均方误差 ＭＳＥ：

ｅＭＳＥ ＝
１
ｎ

􀰑
ｎ

ｔ＝ １
（ｘ ｔ－ｘ⌒ｔ）

２ （５）

平均绝对误差 ＭＡＥ：

ｅＭＳＥ ＝
１
ｎ
􀰑
ｎ

ｔ＝ １
ｘ ｔ－ｘ⌒ｔ （６）

平均绝对百分比误差 ＭＡＰＥ：

ｅＭＡＰＥ ＝
１
ｎ
􀰑
ｎ

ｔ＝ １
ｘ ｔ－ｘ⌒ｔ( ) ／ ｘ ｔ （７）

表 ２　 不同评价指标体系的数值

Ｔａｂｌｅ ２　 Ｄａｔａ ｏｆ ｄｉｆｆｅｒｅｎｔ ｅｖａｌｕａｔｉｏｎ ｉｎｄｅｘ ｓｙｓｔｅｍ
评价指

标体系
ＬＳ⁃ＳＶＭ ＧＭ（１，１） 指数平滑

ＩＯＷＧＡ 组

合预测

ＭＳＥ ０．００５ ２０２ ０．０１２ ０１８ ０．０１９ ４９９ ０．００２ ７１２

ＭＡＥ ０．００８ ８６７ ０．０１９ ７３３ ０．０３０ ６ ０．００３ ９
ＭＡＰＥ ０．００９ ９９７ ０．０２０ ６３３ ０．０３１ ３２３ ０．００４ ７２６

由表 ２ 中评价指标体系的数值可知， 基于 ＩＯ⁃
ＷＧＡ 算子组合预测模型的 ３ 项拟合误差指标 （ＭＳＥ、
ＭＡＥ、 ＭＡＰＥ） 的数值分别为 ０􀆰 ００２ ７１２、 ０􀆰 ００３ ９ 和

０􀆰 ００４ ７３６， 都小于 ３ 种单一预测模型的 ３ 项拟合误差

指标的数值， 由此说明基于 ＩＯＷＧＡ 算子的组合预测

模型在预测磨粒浓度方面具有一定的可行性。
５　 结论

（１） 采用最小二乘支持向量机回归预测、 灰色

预测及指数平滑相结合的组合预测方法， 建立一种新

的预测转子系统滑动轴承磨损磨粒浓度的 ＩＯＷＧＡ 算

子的组合预测模型。 该组合模型综合利用了 ３ 种预测

模型所提供的信息， 计算方法简便， 易于实际应用。
（２） 实例结果表明， 在扭矩激励作用下的转子

系统滑动轴承磨损磨粒浓度， 基于 ＩＯＷＧＡ 算子的组

合预测模型得到很好的拟合预测曲线， 预测精度高达

９９％以上， 均高于各单一预测模型的预测精度， 运用

在转子系统滑动轴承磨损浓度的预测方面具有一定实

用价值。
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摘要： 在改进后的 ＭＭＳ⁃２Ａ 微机控制摩擦磨损试验机上研究变载荷下 ＳｉＣ 多孔陶瓷的摩擦磨损性能， 通过变载荷

和静载荷试验对比分析变载荷对摩擦因数的影响及变载荷下多孔陶瓷的磨损机制。 结果表明， 变载荷下随着载荷增大

ＳｉＣ 多孔陶瓷摩擦因数减小， ＳｉＣ 多孔陶瓷的磨损机制为脆性断裂和磨粒磨损。 建立多孔陶瓷和 ４５＃钢的环－块摩擦副

几何模型， 运用有限元分析软件 ＡＮＡＳＹＳ Ｗｏｒｋｂｅｎｃｈ 仿真分析变载荷对接触应力的影响。 结果表明， ＳｉＣ 多孔陶瓷的接

触应力分布不均匀， 并且接触应力呈现环－块接触的垂直轴线区域大、 两侧小的状态， 其中最大接触应力出现在与块

接触区域， 环和块的最大接触应力位置错开一定的距离。
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　 多孔陶瓷是一种可以经过多种不同工艺制备的新

型陶瓷材料［１］， １９７８ 年由美国研制成功。 多孔陶瓷

材料是指经高温烧制而成的， 体内具有相互相通或闭

合的气孔的陶瓷材料［２］， 它拥有低密度、 高比表面

积、 低热导率、 耐腐蚀等优异的特点， 主要是利用孔

洞结构与材质结合的独特性质， 在化工、 冶金、 生物

材料等行业得到广泛应用， 例如用作高温隔热材料、
过滤材料、 电极材料、 高级保温材料、 催化剂载体

等［３］。 目前， 有关陶瓷材料摩擦磨损的研究已成为材

料科学及摩擦学领域的热点［４］。 但是和金属材料相

比， 人们对陶瓷材料的摩擦磨损和磨损机制的研究还

不是很充分， 尤其是多孔陶瓷材料。
ＳｉＣ 多孔陶瓷材料具有高强度、 优良的化学稳定

性、 耐磨性和耐腐蚀性好等优点［５］， 广泛应用于高温

气体过滤、 电加热元件、 热交换器、 溶融金属过滤和

耐火材料等［６］。 在实际的工况中， 加在材料上的载荷

并不是一成不变的， 所以研究在变载荷下材料的摩擦

磨损性能是十分必要的。 本文作者利用环－块摩擦

副， 通过模拟实际变载环境， 以 ＳｉＣ 多孔陶瓷材料 ／



４５＃钢为研究对象， 研究分析 ＳｉＣ 多孔陶瓷材料的摩

擦磨损性能。 采用 ＡＮＡＳＹＳ Ｗｏｒｋｂｅｎｃｈ 有限元分析软

件， 分析变载荷下环－块摩擦副接触应力分布规律。
１　 试验设计

１􀆰 １　 试验设备及材料

试验采用环－块摩擦副， 块为 ４５＃钢， 其尺寸为

３０ ｍｍ×７ ｍｍ×６ ｍｍ； 环为 ＳｉＣ 多孔陶瓷材料， 其中

ＳｉＣ 的含量为 ９８％， Ａｌ２Ｏ３ 含量低于 ０􀆰 ０２％， 气孔率

为 ２５％ ～ ３２％， 尺寸为 ϕ１６ ｍｍ （内径） ×ϕ４０ ｍｍ
（外径） ×１０ ｍｍ。

试验在改进后的 ＭＭＳ⁃２Ａ 微机控制摩擦磨损试验

机 （如图 １ 所示） 上进行。 在一定载荷下， 该试验

机可进行金属、 非金属的滑动摩擦、 滚动摩擦、 滚滑

复合摩擦试验， 及在湿摩擦、 干摩擦、 磨粒磨损等工

况下的耐磨性能试验， 并可测定材料的摩擦因数。 将

试验机的加载部分进行改进设计， 改进后试验机可以

根据一定的速率任意改变试验力大小， 模拟实际工况

过程中载荷变化情况下的摩擦磨损； 自动加载时输入

指令至触摸屏， 触摸屏发送相应指令到 ＰＬＣ 控制系

统， 从而完成自动加载。

图 １　 ＭＭＳ⁃２Ａ 微机控制摩擦磨损试验机

Ｆｉｇ １　 ＭＭＳ⁃２Ａ ｍｉｃｒｏｃｏｍｐｕｔｅｒ ｃｏｎｔｒｏｌ ｆｒｉｃｔｉｏｎ ａｎｄ ｗｅａｒ ｔｅｓｔｅｒ
（ａ） ｔｈｅ ｔｅｓｔｅｒ ｂｅｆｏｒｅ ｉｍｐｒｏｖｅｍｅｎｔ； （ｂ） ｔｈｅ ｔｅｓｔｅｒ
ａｆｔｅｒ ｉｍｐｒｏｖｅｍｅｎｔ

１􀆰 ２　 试验方案

分别进行变载荷和静载荷 ＳｉＣ 多孔陶瓷摩擦试验，

试验转速均为 ２００ ｒ ／ ｍｉｎ， 变载情况下载荷由 ４２０ Ｎ 增加

到 １ ４００ Ｎ， 时间为 １４ ｍｉｎ。 由于 ＳｉＣ 多孔陶瓷的摩擦因

数较大和摩擦磨损试验机的限制， 载荷加载到１ ４００ Ｎ
时， 因载荷的突然增大， ＳｉＣ 多孔陶瓷会发生断裂； 静

载荷情况下载荷为 ８５０ Ｎ， 试验时间为 １０ ｍｉｎ。
２　 试验结果及分析

２􀆰 １　 变载荷对摩擦因数的影响

试验过程载荷随时间变化如图 ２ 所示， 根据

ＭＭＳ⁃２Ａ 微机控制摩擦磨损试验机输出的摩擦因数，
变载荷下摩擦因数随载荷的变化曲线如图 ３ 所示， 静

载荷下摩擦因数曲线如图 ４ 所示。

图 ２　 载荷与作用时间关系

Ｆｉｇ ２　 Ｒｅｌａｔｉｏｎｓｈｉｐ ｏｆ ｌｏａｄ ｗｉｔｈ ｔｉｍｅ

图 ３　 摩擦因数与载荷关系

Ｆｉｇ ３　 Ｒｅｌａｔｉｏｎｓｈｉｐ ｏｆ ｆｒｉｃｔｉｏｎ ｃｏｅｆｆｉｃｉｅｎｔ ｗｉｔｈ ｌｏａｄ

图 ４　 摩擦因数与静载荷关系

Ｆｉｇ ４　 Ｒｅｌａｔｉｏｎｓｈｉｐ ｏｆ ｆｒｉｃｔｉｏｎ ｃｏｅｆｆｉｃｉｅｎｔ ｗｉｔｈ ｓｔａｔｉｃ ｌｏａｄ

由图 ３ 可以看出， 随着载荷增加， ＳｉＣ 多孔陶瓷

与 ４５＃钢之间接触面压力增大， 但二者之间的摩擦因

数逐渐减小。 由于 ＳｉＣ 多孔陶瓷与 ４５＃钢之间的磨损

属于磨粒磨损， 随着载荷增大， 磨损加剧， 表面的颗
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粒增多， 两者接触面的压力增大， 摩擦因数减小。 由
图 ４ 可以看出， 在载荷不变的情况下， ＳｉＣ 多孔陶瓷
与 ４５＃钢之间的摩擦因数基本不变。
２􀆰 ２　 ＳｉＣ 多孔陶瓷材料磨损机制分析

磨损是相互接触的物体在相互运动中表层材料不
断损伤的过程， 它是伴随摩擦而产生的必然结果， 当
磨粒运动方向与固体表面接近平行时， 磨粒与表面接
触处的应力较低， 固体表面产生擦伤或微小的犁沟痕
迹［７］。 使用 ４ＸＣ 金相显微镜 （ ×４０） 观察磨损后 ＳｉＣ
多孔陶瓷的表面形貌， 结果如图 ５—７ 所示。

　 　 图 ５　 静载下 ＳｉＣ 多孔陶瓷磨损表面

Ｆｉｇ ５　 Ｗｏｒｎ ｓｕｒｆａｃｅ ｏｆ ＳｉＣ ｐｏｒｏｕｓ ｃｅｒａｍｉｃｓ ｕｎｄｅｒ ｓｔａｔｉｃ ｌｏａｄ

图 ６　 变载下 ＳｉＣ 多孔陶瓷磨损表面

Ｆｉｇ ６　 Ｗｏｒｎ ｓｕｒｆａｃｅ ｏｆ ＳｉＣ ｐｏｒｏｕｓ ｃｅｒａｍｉｃｓ ｕｎｄｅｒ ｓｔａｔｉｃ ｌｏａｄ

图 ７　 ４５＃钢磨损表面

Ｆｉｇ ７　 Ｗｏｒｎ ｓｕｒｆａｃｅ ｏｆ ４５ ｓｔｅｅｌ

在环－块摩擦副接触过程中， 接触面会产生法向

力和切向力， 法向力使摩擦磨损过程中产生的磨粒压

入接触面表面， 同时切向力使磨粒沿着切向力的方向

在接触表面产生犁沟。 ＳｉＣ 多孔陶瓷与 ４５＃钢在相互

摩擦过程中， 由于 ＳｉＣ 多孔陶瓷表面粗糙度大， 会有

晶粒脱落， 导致摩擦表面会有犁沟， 如图 ５ 所示； 而

在变载情况下 ＳｉＣ 多孔陶瓷表面的犁沟更深， 如图 ６
所示， ４５＃钢表面的犁沟如图 ７ 所示。 同时 ＳｉＣ 多孔

陶瓷表面会产生裂纹， 在试验过程中， 当施加的载荷

突然增大， ＳｉＣ 多孔陶瓷会突然断裂。 通过以上的分

析， 可以得出 ＳｉＣ 多孔陶瓷主要的磨损机制为磨粒磨

损和脆性断裂。
３　 变载荷下接触应力分析

对于多孔陶瓷材料的研究， 集中于实验研究和有

限元模拟研究。 随着计算机技术的日益发展， 有限元

被广泛用于多孔材料的力学性能分析， 获得宏观力学

性能［８］。 摩擦磨损发生在相互接触零件表面， 与摩擦

副的接触状态和接触应力密切相关［９］。 采用有限元研

究实验过程摩擦副表面接触应力的分布和变化的规

律， 能够更好地理解摩擦磨损发生的原因和过程［１０］。
采用 ＡＮＳＹＳ Ｗｏｒｋｂｅｎｃｈ 对变载荷下多孔陶瓷环

与 ４５＃钢块摩擦副进行有限元仿真， 环－块接触类型

为线－面接触模式， ４５＃钢的弹性模量为 ２００ ＧＰａ， 泊

松比为 ０􀆰 ３； ＳｉＣ 多孔陶瓷的弹性模量为 ４３０ ＧＰａ， 泊

松比为 ０􀆰 ２， 摩擦因数选为 ０􀆰 ６。 块为接触面， 环为

目标面。 环为全约束， 块外表面在 ｘ 和 ｙ 向约束， 在

块的上表面加垂直载荷， 载荷由 ４００ Ｎ 增加到 １ ４００
Ｎ。 环和块接触应力分布云图如图 ８ 所示。 可以看

出， 环－块的接触应力基本是按环－块接触的垂直轴

线对称分布， 在垂直载荷逐渐增大的过程中， 环－块
的接触应力并不是均匀分布的， 接触应力由接触区域

逐渐向内增大， 并且呈现环－块接触的垂直轴线区域

大， 两侧小的状态。 从图 ８ （ｄ） 中可以看出， 载荷

达到 １ ４００ Ｎ 时， 接触应力达到最大为 ２２􀆰 ７ ＭＰａ， 由

于 ＳｉＣ 多孔陶瓷材料特殊的内部结构， 在载荷突然增

大时， ＳｉＣ 多孔陶瓷材料会在接触应力最大处发生脆

性断裂。 环以 ２００ ｒ ／ ｍｉｎ 匀速转动， 环和块的最大接

触应力错开一定的距离。
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图 ８　 变载荷下环和块接触应力分布

Ｆｉｇ ８　 Ｃｏｎｔａｃｔ ｓｔｒｅｓｓ ｄｉｓｔｒｉｂｕｔｉｏｎ ｏｆ ｒｉｎｇ ａｎｄ ｂｌｏｃｋ ｕｎｄｅｒ ｖａｒｉａｂｌｅ ｌｏａｄ （ａ） ｕｎｄｅｒ ｔｈｅ ｌｏａｄ ｏｆ ４００ Ｎ； （ｂ） ｕｎｄｅｒ ｔｈｅ ｌｏａｄ ｏｆ ８００ Ｎ；
（ｃ） ｕｎｄｅｒ ｔｈｅ ｌｏａｄ ｏｆ １１００Ｎ； （ｄ） ｕｎｄｅｒ ｔｈｅ ｌｏａｄ ｏｆ １ ４００ Ｎ

４　 结论

（１） 在转速一定的条件下， ＳｉＣ 多孔陶瓷材料的

摩擦因数在一定范围内随载荷增大而减小， 载荷一定

时， ＳｉＣ 多孔陶瓷材料的摩擦因数基本保持不变。
（２） 在变载荷下， ＳｉＣ 多孔陶瓷材料的磨损机制

为磨粒磨损和脆性断裂， 同时 ＳｉＣ 多孔陶瓷材料的表

面会产生裂纹。
（３） 变载荷下环－块摩擦副中 ＳｉＣ 多孔陶瓷材料

的最大接触应力出现在与块接触区域， 并且接触应力

呈现环－块接触的垂直轴线区域大， 两侧小的状态，
接触应力由接触区域向内逐渐减小。
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油槽倾斜对行星轮轴向支承润滑特性的影响∗
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摘要： 构造轴向支承油槽的深度描述函数， 引入油槽槽边倾斜角和槽底倾斜角 ２ 个槽型控制参数； 基于不可压缩

Ｒｅｙｎｏｌｄｓ 控制方程， 并考虑润滑油的温升， 采用有限控制体积法求解流场压力分布， 分析油槽槽边倾斜角和槽底倾斜

角对润滑特性的影响。 结果表明： 槽边倾斜角度对润滑特性的影响较复杂， 槽边倾斜角度为 ０°时， 润滑油膜的温升较

小， 可以获得较大的油膜承载力； 槽底倾斜角度对油膜承载力、 流量和温升的影响较大， 但对摩擦功率影响较小； 槽

底向外径倾斜角度越大， 行星轮端面间流量越大， 油膜的温升越小， 油膜的承载力越大。
关键词： 轴向支承； 油槽； 槽边倾斜角度； 槽底倾斜角度； 润滑性能
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　 某型车辆直齿行星变速机构中， 行星轮端面与两

侧行星架间各装配一个止推垫圈用于平衡行星轮产生

的轴向力， 即轴向支承。 如图 １ 所示， 润滑油自油泵

从行星架的油道流入行星轮轴内空腔， 通过行星轮轴

上加工的流道进入滚针轴承齿轮与轴向支承的间隙，
为行星轮与轴向支承的相对运动提供润滑， 但行星齿

轮端面与轴向支承之间的环－环摩擦副没有形成有效

的润滑机制， 所以磨损失效经常发生。 因此， 如何减

少行星轮轴向支承的磨损应引起重视。 文献 ［１－３］
对斜齿轮普通行星排中的轴向支承磨损现象进行了理

论分析与试验研究， 发现磨损是由行星轮对轴向支承

的轴向推力和过高的工作温度引起的。 文献 ［４－６］
分析了直齿行星轮轴向力产生的机制， 并对轴向支承

流体动压润滑状态进行了研究。 文献 ［７］ 对高转速

行星齿轮止推垫圈流体动压润滑特性作了研究， 分析

了槽数、 槽宽比、 槽深和径向宽度对润滑特性的

影响。



图 １　 行星轮支承结构图

Ｆｉｇ １　 Ｄｉａｇｒａｍ ｏｆ ｐｌａｎｅｔ ｇｅａｒ ｂｅａｒｉｎｇ ｃｏｍｐｏｎｅｎｔ

国内外相关文献［８－１４］多见于针对机械密封问题的

研究， 对于轴向支承进行润滑设计的研究很少。 本文

作者在之前研究的基础上， 在考虑油膜温度的情况

下， 探讨轴向支承槽型倾斜角度对润滑特性的影响。
１　 油槽深度描述函数的建立

图 ２ 为轴向支承端面槽型结构示意图， 通过对其

进行加工微米级油槽的流体动压润滑设计， 利用流体

流经轴向支承槽型端面产生流体动压承载力来平衡行

星轮运转产生的轴向力， 从而实现两者之间的非

接触。

图 ２　 轴向支承端面槽型结构

Ｆｉｇ ２　 Ｔｈｅ ｓｔｒｕｃｔｕｒｅ ｏｆ ｔｈｒｕｓｔ ｗａｓｈｅｒ ｂｅａｒｉｎｇ ｗｉｔｈ ｒａｄｉａｌ ｇｒｏｖｅｓ

轴向支承端面上加工的油槽为矩形直线槽， 油槽

两侧为平行平面， 槽底为倾斜平面， 由于轴向支承开

槽端面结构具有周期性， 把相邻的一个台区和槽区作

为一个旋转周期槽。 为减小计算成本并获得较高的计

算精度， 仅对一个周期槽进行分析。
建立的轴向支承端面槽型数学模型如图 ３ 所

示， 建立在直角坐标系 （Ｘ， Ｙ） 中， 剖面线部分为

周期槽台区， 空白部分为开槽区域， Ａ、 Ｂ、 Ｃ、 Ｄ、
Ｅ、 Ｆ 分别为槽区和台区的顶点， 油槽中心线与 Ｙ
轴共线。

图 ３　 槽型端面几何结构

Ｆｉｇ ３　 Ｔｈｅ ｆａｃｅ ｇｅｏｍｅｔｒｉｃ ｓｔｒｕｃｔｕｒｅ ｏｆ ｇｒｏｏｖｅ

图 ３ 中： Ｏ 为轴向支承圆心； ｒ２ 为轴向支承外半

径； ｒ１ 为轴向支承内半径； θｇ 为槽区所占角度； β 为

一个周期槽所占角度； θｅ 为槽边倾斜角度， 当直线

ＯＢ 和 ＯＡ 重合， 即油槽在轴向支承外径处所占角度

（直线 ＯＢ 与 Ｙ 轴的夹角） 等于其在内径处所占角度

（直线 ＯＢ 与 Ｙ 轴的夹角）； 当直线 ＯＢ 在 ＯＡ 上方

（油槽在轴向支承外径所占角度小于其在内径处所占

角度） 时 θｅ 为正， 当直线 ＯＢ 在 ＯＡ 下方 （油槽在轴

向支承外径处所占角度大于其在内径处所占角度）
时 θｅ 为负， 考虑到矩形槽为通槽且相邻两槽之间有

槽台相隔， 因此 θｅ 的取值范围为： －（β－θｇ） ／ ２＜θｅ ＜
θｇ ／ ２。

直线 ＡＢ、 ＣＤ 的表达式分别为式 （ １） 和式

（２）：
（ ｒ２ｓｉｎθ１ － ｒ１ｓｉｎθ２） ／ （ ｒ２ｃｏｓθ１ － ｒ１ｃｏｓθ２）( ) ｘ － ｙ ＋

ｒ１ｓｉｎθ２ － ｒ１ｃｏｓθ２（（ ｒ２ｓｉｎθ１ － ｒ１ｓｉｎθ２） ／ （ ｒ２ｃｏｓθ１ －
ｒ１ｃｏｓθ２） ＝ ０ （１）

（ ｒ１ｓｉｎθ２ － ｒ２ｓｉｎθ１） ／ （ ｒ１ｃｏｓθ２ － ｒ２ｃｏｓθ１）( ) ｘ － ｙ ＋
ｒ１ｓｉｎθ２ － ｒ１ｃｏｓθ２（（ ｒ２ｓｉｎθ１ － ｒ１ｓｉｎθ２） ／ （ ｒ２ｃｏｓθ１ －
ｒ１ｃｏｓθ２）） ＝ ０ （２）
式中： θ１ ＝π ／ ２－θｇ ／ ２＋θｅ， θ２ ＝π ／ ２－θｇ ／ ２。

油槽沿中心线 （Ｙ 轴） 的剖面几何结构如图 ４ 所

示， Ｙ 轴为轴向支承径向方向， Ｚ 轴为轴向支承膜厚

方向。

图 ４　 槽型剖面几何结构

Ｆｉｇ ４　 Ｔｈｅ ｐｒｏｆｉｌｅ ｇｅｏｍｅｔｒｉｃ ｓｔｒｕｃｔｕｒｅ ｏｆ ｇｒｏｏｖｅ
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　 　 图 ４ 中： ｈｄ 为轴向支承厚度； ｈｚ 为油槽中心深

度， 即距油槽中心（ ｒ１ ＋ｒ２） ／ ２ 处截面与油槽底面交线

距离台区的距离； ｈｇ 为油槽深度， 即油槽槽底到轴

向支承上表面的距离； θｂ 为槽底平面沿径向倾斜角

度， 当槽底平面外径处高于内径处 （槽底平面向内

倾斜） 时其值为正， 当槽底平面外径处低于内径处

（槽底平面向外倾斜） 时其值为负， 槽底平面倾斜角

度过大时会导致油槽为不通槽， 通过计算可以确定

θｂ 的取值范围需满足的条件为－２ｈｚ ／ （ ｒ２ － ｒ１） ＜ｔａｎθｂ ＜
２ｈｚ ／ （ ｒ２－ｒ１）； Ｌ 为槽底平面中心直线。

通过计算可得直线 Ｌ 的数学表达式为

ｔａｎθｂｙ－ｚ＋ｈｄ－ｈｚ－ｔａｎθｂ（ ｒ１＋ｒ２） ／ ２ ＝ ０ （３）
则油槽深度 ｈｇ 的描述函数为

ｈｇ ＝ ｈｚ－ｔａｎθｂｙ＋ｔａｎθｂ（ ｒ１＋ｒ２） ／ ２ （４）
油槽区域坐标为

（（ｒ２ｓｉｎθ１ － ｒ１ｓｉｎθ２） ／ （ｒ２ｃｏｓθ１ － ｒ１ｃｏｓθ２））ｘ － ｙ ＋ ｒ１ｓｉｎθ２ － ｒ１ｃｏｓθ２（（ｒ２ｓｉｎθ１ － ｒ１ｓｉｎθ２） ／ （ｒ２ｃｏｓθ１ － ｒ１ｃｏｓθ２）） ≥ ０
（（ｒ１ｓｉｎθ２ － ｒ２ｓｉｎθ１） ／ （ｒ１ｃｏｓθ２ － ｒ２ｃｏｓθ１））ｘ － ｙ ＋ ｒ１ｓｉｎθ２ － ｒ１ｃｏｓθ２（（ｒ２ｓｉｎθ１ － ｒ１ｓｉｎθ２） ／ （ｒ２ｃｏｓθ１ － ｒ１ｃｏｓθ２）） ≥ ０
ｘ２ ＋ ｙ２ － ｒ２１ ⩾０
ｘ２ ＋ ｙ２ － ｒ２２ ≤０

ì

î

í

ï
ïï

ï
ïï

（５）

２　 模型数值求解

２􀆰 １　 模型假设与边界条件

针对文中研究工况提出如下假设： 润滑油流动为

层流； 几何形体为刚体； 介质为连续介质； 轴向支承

与行星齿轮端面保持平行， 由于两者之间有相对运

动， 假设稳定工况下， 轴向支承静止， 行星轮转速为

常数。 二者之间流体流动服从定常的 Ｒｅｙｎｏｌｄｓ 方程，
极坐标的表达式［１５］为

１
ｒ

∂
∂θ

ｈ３

μ
∂ｐ
∂θ

æ

è
ç

ö

ø
÷ ＋ ∂

∂ｒ
ｒｈ３

μ
∂ｐ
∂ｒ

æ

è
ç

ö

ø
÷ ＝ ６ωｒ

∂ｈ
∂θ

（６）

边界条件为

ｒ＝ ｒ１， ｐ＝ ｐ ｉ，
ｒ＝ ｒ２， ｐ＝ ｐｏ，
ｐθ＝ ０ ＝ ｐθ＝ ２π ／ Ｎ

ì

î

í

ïï

ïï

（７）

式中： ｐ ｉ、 ｐｏ 为润滑油流动的入口和出口压力； Ｎ 为

槽数。
２􀆰 ２　 控制体积选取与方程的离散

采用有限体积法离散 Ｒｅｙｎｏｌｄｓ 方程， 控制体积

示意图如图 ５ 所示， 将轴向支承表面划分成若干个单

元， 任意节点 Ｃ 被有限单元面积为 Ω， 边界为 Γ 的

容积包围， 如图 ５ 中虚线所围部分。 节点 Ｃ 相邻节点

分别为 Ｎ、 Ｓ、 Ｗ、 Ｅ， 有限控制容积边界分别为 ｎ、
ｓ、 ｗ、 ｅ。

图 ５　 控制容积示意图

Ｆｉｇ ５　 Ｓｋｅｔｃｈ ｏｆ ｃｏｎｔｒｏｌ ｖｏｌｕｍｅ

采用有限体积法进行积分：

∯
Γ

∂
∂ｒ

ｒｈ３

μ
∂ｐ
∂ｒ

æ

è
ç

ö

ø
÷ ＋ １

ｒ
∂
∂θ

ｈ３

μ
∂ｐ
∂θ

æ

è
ç

ö

ø
÷ － ６ωｒ

∂ｈ
∂θ

é

ë
êê

ù

û
úú ｄΩ ＝ ０ （８）

由格林公式转化到二维曲线边界上：

∮
Ω

ｒｈ３ ∂ｐ
∂ｒ

＋ ｈ３ ∂ｐ
∂θ

－ ６μωｒ２ｈé

ë
êê

ù

û
úú
ｎｄΓ＝ ０ （９）

式中： ｎ 表示有限控制容积外法线方向单位矢量；
ｄΓ 为边界微元长度。

经整理后压力分布数值求解差分格式为

ａＣｐＣ ＝ ａＮｐＮ＋ａＳｐＳ＋ａＥｐＥ＋ａＷｐＷ＋Ｓ （１０）
式中：

ａＮ ＝ ｒ
２
ｎｈ

３
ｎ（Δθ）

２

ａＳ ＝ ｒ
２
ｓ ｈ

３
ｓ（Δθ）

２

ａＥ ＝ ｈ
３
ｅ（Δｒ）

２

ａＷ ＝ ｈ３
ｗ（Δｒ）

２

ａＣ ＝ ａＮ＋ａＳ＋ａＥ＋ａＷ

Ｓ＝ ６μω（Δｒ） ２Δθ（ ｒ２ｗｈｗ－ｒ
２
ｅｈｅ）

ì

î

í

ï
ï
ï
ï

ï
ï
ï
ï

（１１）

２􀆰 ３　 数值求解计算过程

通过数值迭代算法求解 Ｒｅｙｎｏｌｄｓ 方程， 得到流场

压力分布图。 采用超松弛方法对式 （１０） 进行迭代：
ｐ（ｋ＋１）
ｉ， ｊ ＝ ｐ（ｋ）

ｉ， ｊ ＋ α ｐ（ｋ＋１）
ｉ， ｊ － ｐ（ｋ）

ｉ， ｊ( ) （１２）
为加快收敛速度， 松弛因子 α 设置为 １􀆰 ８， 式

（１２） 中 ｋ＋１ 次迭代使用第 ｋ 次迭代结果。 考虑油膜

不能承受负压， 采用克式 （Ｃｈｒｉｓｔｏｐｈｅｒｓｏｎ） 算法［１６］，
即每次迭代后检查式 （１２） 所得的 ｐ ｉ，ｊ值， 若为负值，
则以 ０ 代替。

数值迭代收敛条件为

􀰑
ｍ＋１

ｉ＝ １
􀰑
ｎ＋１

ｊ＝ １

ｐ（ｋ＋１）
ｉ，ｊ －ｐ（ｋ）

ｉ，ｊ

ｐ（ｋ）
ｉ，ｊ

≤ ［ε］ （１３）

式中： ｍ 和 ｎ 分别为径向和周向的网格数； 第 ｋ 次到

第 ｋ＋１ 次迭代的相对误差 ε 取值为 ０􀆰 ０００ １。
积分求得整个轴向支承端面油膜承载力为
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Ｆ ＝ Ｎ∫ｒ２
ｒ１
∫β

０
ｐｒｄθｄｒ （１４）

润滑油流量为

Ｑ ＝ Ｎ ∫ｒ２
ｒ１

ｒωｈ２

２
－

ｈ３
１

１２ｒμ
∂ｐ
∂θ

æ

è
ç

ö

ø
÷

θ ＝ ０

－
ｒωｈ１

２
－é

ë
êê{

ｈ３
２

１２ｒμ
∂ｐ
∂θ

æ

è
ç

ö

ø
÷

θ ＝ β

ù

û
úú ｄｒ ＋ ∫β

０
－ ｈ３

１２μ
∂ｐ
∂ｒ

æ

è
ç

ö

ø
÷

ｒ ＝ ｒ２

é

ë
êê

ù

û
úú ｒ２ｄθ} （１５）

摩擦功率为

Ｎｆ ＝ Ｎωｒ∫ｒ２
ｒ１
∫β

０

μｒ２ω
ｈ

＋ ｈ
２

∂ｐ
∂θ

æ

è
ç

ö

ø
÷ ｄθｄｒ （１６）

润滑油温升为

Δｔ ＝
Ｎｆ

ｃｐρＱ
（１７）

式中： ｃｐ、 ρ 分别为润滑油的比热容和密度。
采用有效黏度法考虑温升对润滑特性的影响， 假

设平均温度用 Ｔｅ 表示， 则
Ｔｅ ＝Ｔｉ＋δΔＴ （１８）

式中： Ｔｉ 表示进油温度， 计算系数 δ 取 ０􀆰 ９。
计算步骤为： （１） 设初始平均温度为 Ｔ１， 并计

算出润滑油的黏度； （２） 在上一步中的温度、 黏度
下求得润滑油压力及摩擦力， 根据式 （１７） 得到润
滑油温升； （３） 由式 （１８） 计算该条件下的平均有
效温度 Ｔｅ； （４） 如果 Ｔｅ－Ｔ１ ＜１０－３成立， 则结束计
算； 否则， 将步骤 （３） 中得到的温度 Ｔｅ 作为初始
平均温度 Ｔ１ 重复步骤 （１） 至步骤 （３）。
３　 润滑特性分析

通过数值求解流体域压力场， 进而求得槽边倾斜

角度和槽底倾斜角度对轴向支承的承载力、 润滑油流
量、 摩擦功率和润滑油温升的影响， 进而优化轴向支
承端面开槽槽边和槽底的大小。 计算分析采用的参数
为： 油槽数按文献 ［７］ 中优化的槽数 Ｎ＝ ２０； 实际与
行星齿轮接触的内半径为 ｒ１ 为 １８ ｍｍ， 外半径 ｒ２ 为 ２４
ｍｍ， 进油温度 Ｔｉ 为 ９０ ℃， 其对应的动力黏度 μ 为

０􀆰 ０１２ Ｐａ·ｓ； 单位热容量 ｃｐ 为 １􀆰 ７×１０６ Ｊ ／ （ｍ３·℃）；
行星齿轮转速 ｎ＝３ ０００ ｒ ／ ｍｉｎ； 边界条件 ｐｉ ＝ ｐｏ ＝ ０。 数
值求解轴向支承一个周期槽， 得到的其在 θｂ ＝ ０ 与 θｅ ＝
０ 时的压力分布如图 ６ 所示。 轴向支承端面总承载力
为 １􀆰 ６０６ ｋＮ， 最大压力为 ７􀆰 ３６ ＭＰａ， 全端面平均压力
为 ２􀆰 ０３ ＭＰａ。

图 ６　 轴向支承周期槽压力分布

Ｆｉｇ ６　 Ｔｈｅ ｐｒｅｓｓｕｒｅ ｄｉｓｔｒｉｂｕｔｉｏｎ ｏｆ ａ ｐｅｒｉｏｄｉｃ ｇｒｏｏｖｅ ｏｎ ｔｈｅ
ａｘｉａｌ ｓｕｐｐｏｒｔ

３􀆰 １　 槽边倾斜对润滑性能的影响

槽边倾斜对润滑性能的影响如图 ７ 所示。

图 ７　 槽边倾斜角度对润滑特性的影响
Ｆｉｇ ７　 Ｉｎｆｌｕｅｎｃｅ ｏｆ ｇｒｏｏｖｅ ｅｄｇｅ ａｎｇｌｅ ｏｎ ｔｈｅ ｌｕｂｒｉｃａｔｉｏｎ ｃｈａｒａｃｔｅｒｉｓｔｉｃｓ （ａ） ｏｉｌ ｆｉｌｍ ｂｅａｒｉｎｇ ｃａｐａｃｉｔｙ； （ｂ） ｆｌｏｗ； （ｃ） ｆｒｉｃｔｉｏｎ ｐｏｗｅｒ；

（ｄ） ｔｅｍｐｅｒａｔｕｒｅ ｒｉｓｅ
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　 　 槽边倾斜角对油膜承载力的影响如图 ７ （ａ） 所

示， 不同槽底倾斜角承载力随槽边倾斜角变化趋势基

本一致， 总的来看， 油膜承载力在槽边倾斜角度 θｅ

取正值时大于取负值时。 槽边倾斜角取负值时， 即油

槽在轴向支承外径处所占角度大于其在内径处所占角

度时， 油膜承载力随槽边倾斜角度变化速率比较大，
且 θｅ 取值越大油膜承载力越大； 当槽边倾斜角度取

正值时， 即油槽在轴向支承外径处所占角度小于其在

内径处所占角度时， 油膜承载力变化比较趋于平缓，
当槽边倾斜角度在 ０ ～ ０􀆰 ０５ ｒａｄ 范围变化时， 油膜承

载力到达最大值， 随着槽边倾斜角度的继续增大， 承

载力会缓慢变小。
槽边倾斜角对流量的影响如图 ７ （ｂ） 所示， 槽

边倾斜角度取负值时， 随槽边倾斜角绝对值的变小流

量不断减小， 且变化的速率也减小； 当槽边倾斜角度

取正值时， 流量随着槽边倾斜角度的变大缓慢变小；

在槽底倾斜角为定值时， 在油槽外径倾斜角一定时，
油槽的流量大小由槽边内径角 （内径开口） 大小决

定， 油槽在轴向支承内径所占角度越小， 流量越小，
反之亦然。

槽边倾斜角度对摩擦功率的影响如图 ７ （ ｃ） 所

示， 可以看出， ３ 条曲线变化趋势较为一致， 随槽边

倾斜角度的变大摩擦功率不断增大， 且增加的速率在

θｅ 取正值时较大， 原因是油槽的流量减小， 油膜的

温度增加， 黏性降低。
如图 ７ （ｄ） 所示， 温升随着槽边倾斜角度的变大

而不断增加， 即油槽在轴向支承外径处所占角度相对

于其在内径处所占角度越小， 温升也越大， 过高的温

升降低了润滑油的黏性， 从而导致油膜承载力降低。
３􀆰 ２　 槽底倾斜对润滑性能的影响

槽底倾斜对润滑性能的影响如图 ８ 所示。

图 ８　 槽底倾斜角度对润滑特性的影响

Ｆｉｇ ８　 Ｉｎｆｌｕｅｎｃｅ ｏｆ ｇｒｏｏｖｅ ｂｏｔｔｏｍ ａｎｇｌｅ ｏｎ ｔｈｅ ｌｕｂｒｉｃａｔｉｏｎ ｃｈａｒａｃｔｅｒｉｓｔｉｃｓ （ａ） ｏｉｌ ｆｉｌｍ ｂｅａｒｉｎｇ ｃａｐａｃｉｔｙ； （ｂ） ｆｌｏｗ； （ｃ） ｆｒｉｃｔｉｏｎ ｐｏｗｅｒ；
（ｄ） ｔｅｍｐｅｒａｔｕｒｅ ｒｉｓｅ

　 　 槽底倾斜角度对油膜承载力的影响如图 ８ （ ａ）
所示， 槽边倾斜角为 ０ 时承载力曲线随槽底倾斜角的

变化为 Ｕ 型曲线； 不同的槽边倾斜角绝对值相等时，
承载力曲线关于 θｂ ＝ ０ 对称， 当 θｂ 取值在 ０ 附近时，
油膜承载力较小； 随着槽底倾斜角度绝对值的变大，
油膜承载力逐渐增加， 且增加速度也变大， 由此得出

槽底平面沿径向有一定的倾斜角度可以增加油膜承载

力， 且在一定范围内倾斜角度越大油膜承载力也

越大。
图 ８ （ｂ） 所示为槽底倾斜角度对流量的影响， 可

以看出， 流量随槽底倾斜角度的变大呈现减小的趋势；
槽底倾斜角对流量的影响较大， 槽底平面向外倾斜轴

向支承端面与行星轮端面间流过的流量大于槽底平面

向内倾斜时的流量， 增大槽底平面向外倾斜角度可以
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增大工作时的流量， 减小润滑油的温升， 进而增加油

膜的承载力。 考虑到槽底倾斜角度的变化范围， 槽底

平面向外倾斜角最大为槽底平面在内径处的高度等于

轴向支承台区面高度， 此时流量最大， 油膜温升小，
油膜承载力大， 更加验证了数值计算的正确性。

槽底倾斜角度对摩擦功率的影响如图 ８ （ ｃ） 所

示， 随槽底倾斜角度的变化， 摩擦功率曲线成抛物线

分布， θｂ 在 ０ 附近时， 摩擦功率存在最优值， 系统的

损耗最小； 槽底倾斜角度的绝对值增大， 摩擦功率逐

渐增大， 但最大与最小摩擦功率的差值在 ８％之内，
故槽底倾斜角度对摩擦功率影响比较小。

图 ８ （ｄ） 所示为槽底倾斜角度对润滑油温升的

影响， 可以看出， 槽底倾斜角角度对润滑油温升影响

较大； 槽底倾斜角向外倾斜越大， 润滑油温升越小；
槽底倾斜角度向内倾斜角增大时， 油膜温升急剧增

加。 润滑油温升随槽底倾斜角度的增大而上升， 且前

半段变化较小， 后半段变化较大， 当槽底平面向外倾

斜至槽底平面内径处高度与轴向支承表面高度相同时

温升最小。
４　 结论

（１） 槽边倾斜角度的变化对行星轮轴向支承润

滑特性的影响比较复杂， 槽边倾斜角为正值时较负值

有更大的油膜承载力， 槽边倾斜角在 ０ ～ ０􀆰 ０５ ｒａｄ 范

围内油膜承载力取得最优值。 但是， 槽边倾斜角为负

值时， 行星轮端面间流量较大， 润滑油的温升较小，
摩擦功率较小， 更能节约能源。 以油膜更大的承载力

和更小的温升为最优目标时， 考虑到实际工况和加工

工艺性， 槽边倾斜角度最佳值为 ０。
（２） 槽底倾斜角度对轴向支承油膜承载力、 流

量和温升影响较大， 对摩擦功率影响较小。 在规定范

围内， 槽底向外倾斜越大， 端面间流量越大， 带走更

多因摩擦产生的热量， 进而润滑油的温升变小， 减小

了油膜的黏性的变化， 油膜的承载力更大， 此时润滑

性能最佳； 槽底倾斜角向内倾斜越大， 轴向支承的润

滑性能越差。
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摘要： 对直通型、 阶梯型及交错型 ３ 种迷宫密封流场进行数值分析， 研究其封严特性及动力学特性， 分析进出口

压差、 转子转速对迷宫密封泄漏量及动力学特性系数的影响。 研究结果表明： 交错型迷宫密封封严特性最优， 直通型

最差； 直通型迷宫密封在高转速时有较好的动力学特性， 而交错型迷宫密封在低转速时动力学特性很好， 但随转速的

增加动力学性能急剧下降； 在进出口压差较大或转速较低时， 交错型迷宫密封具有良好的密封性能及动力学特性， 阶

梯型迷宫密封动力学特性最差； 在转速较高时， 直通型迷宫密封具有良好的动力学特性， 交错型迷宫密封动力学特性

最差。
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ｆｏｒｍａｎｃｅ ａｍｏｎｇ ｔｈｒｅｅ ｋｉｎｄｓ ｏｆ ｓｅａｌｓ，ｗｈｉｌｅ ｔｈｅ ｓｔｒａｉｇｈｔ⁃ｔｈｒｏｕｇｈ ｔｙｐｅ ｈａｓ ｔｈｅ ｗｏｒｓｔ ｓｅａｌｉｎｇ ｐｅｒｆｏｒｍａｎｃｅ．Ｓｔｒａｉｇｈｔ⁃ｔｈｒｏｕｇｈ ｌａｂ⁃
ｙｒｉｎｔｈ ｓｅａｌ ｈａｓ ｂｅｔｔｅｒ ｄｙｎａｍｉｃ ｃｈａｒａｃｔｅｒｉｓｔｉｃｓ ａｔ ｈｉｇｈ ｓｐｅｅｄ，ｗｈｉｌｅ ｔｈｅ ｓｔａｇｇｅｒｅｄ ｔｙｐｅ ｈａｓ ｂｅｔｔｅｒ ｄｙｎａｍｉｃ ｃｈａｒａｃｔｅｒｉｓｔｉｃｓ ａｔ
ｌｏｗ ｓｐｅｅｄ，ｂｕｔ ｉｔｓ ｄｙｎａｍｉｃ ｐｅｒｆｏｒｍａｎｃｅ ｆａｌｌｓ ｓｈａｒｐｌｙ ｗｉｔｈ ｔｈｅ ｉｎｃｒｅａｓｉｎｇ ｏｆ ｒｏｔｏｒ ｓｐｅｅｄ．Ａｔ ｌｏｗ ｒｏｔｏｒ ｓｐｅｅｄ ｏｒ ｈｉｇｈ ｐｒｅｓｓｕｒｅ
ｄｉｆｆｅｒｅｎｃｅ，ｓｔａｇｇｅｒｅｄ ｌａｂｙｒｉｎｔｈ ｓｅａｌ ｈａｓ ｂｅｔｔｅｒ ｓｅａｌｉｎｇ ｐｅｒｆｏｒｍａｎｃｅ ａｎｄ ｄｙｎａｍｉｃ ｃｈａｒａｃｔｅｒｉｓｔｉｃｓ，ｗｈｉｌｅ ｔｈｅ ｓｔｅｐｐｅｄ ｔｙｐｅ ｈａｓ
ｔｈｅ ｗｏｒｓｔ ｓｅａｌｉｎｇ ｐｅｒｆｏｒｍａｎｃｅ ａｎｄ ｄｙｎａｍｉｃ ｃｈａｒａｃｔｅｒｉｓｔｉｃｓ．Ａｔ ｈｉｇｈ ｓｐｅｅｄ，ｓｔｒａｉｇｈｔ⁃ｔｈｒｏｕｇｈ ｌａｂｙｒｉｎｔｈ ｓｅａｌ ｈａｓ ｂｅｔｔｅｒ ｄｙｎａｍｉｃ
ｃｈａｒａｃｔｅｒｉｓｔｉｃｓ，ｗｈｉｌｅ ｔｈｅ ｓｔａｇｇｅｒｅｄ ｔｙｐｅ ｈａｓ ｔｈｅ ｗｏｒｓｔ ｄｙｎａｍｉｃ ｃｈａｒａｃｔｅｒｉｓｔｉｃｓ．

Ｋｅｙｗｏｒｄｓ：ｌａｂｙｒｉｎｔｈ ｓｅａｌ；ｃｏｍｐｕｔａｔｉｏｎａｌ ｆｌｕｉｄ ｄｙｎａｍｉｃｓ （ＣＦＤ）；ｌｅａｋａｇｅ；ｄｙｎａｍｉｃ ｃｏｅｆｆｉｃｉｅｎｔｓ

　 迷宫式密封的 ２ 个密封面不直接接触， 在密封面
之间不存在摩擦和磨损， 因此在大功率旋转机械， 特
别是高速、 超高速转子系统中应用逐渐增多。 但是迷
宫式密封在减小泄漏量的同时， 会产生流体激振力，
从而对转子系统的稳定性产生影响。 以往研究认为，
密封流体激振力远小于轴承油膜力对转子运动的影
响， 但是随着转子速度的不断增加， 密封面之间的流
体对转子的激振力增大， 使得需要考虑流体激振力对
轴承－转子－密封系统的动力学特性和稳定性产生的
影响［１］。 国内 ３００ ＭＷ 等级的机组高压或高中压转子
已发生多次由蒸汽激振引发的不稳定振动［２］。 研究密
封边界条件及几何参数对密封系统动力学特性的影

响， 有利于减小激振力、 增强转子的稳定性， 因而具
有重要的工程应用价值。

传统的迷宫密封动力学特性理论分析方法主要是
控制容积法。 鲁周勋等［３］针对迷宫气密封采用两控制
容积模型， 并运用摄动法计算了其动力学特性系数。
虽然控制容积法对于密封泄漏量有较高的预测精度，
但它却无法准确预测转子动力学特性。 ＭＯＯＲＥ［４］ 利
用 ＣＦＤ 软件 ＳＣＩＳＥＡＬ 计算了齿在静子上的 ８ 齿迷宫
密封动力学特性； ＴＯＳＨＩＯ 等［５］ 等利用 ＣＦＸ⁃ＴＡＳＣ⁃
Ｆｌｏｗ 软件对汽轮机和空压机中迷宫密封流场进行模
拟， 计算得到了密封的刚度和阻尼系数。 刘晓锋和陆
颂元［６］利用 ＣＦＤ 软件 Ｆｌｕｅｎｔ 分析计算了某空压机 ５
齿迷宫密封动特性系数。 晏鑫等人［７］ 采用商用 ＣＦＤ
软件 ＣＦＸ 进行数值求解， 研究了 １６ 齿迷宫密封转子
动力学特性， 并将计算结果与实验值和整体流法计算
值进行了对比， 得出 ＣＦＤ 方法优于整体流法的结论。



迷宫式密封的结构形式、 结构参数和操作参数对
密封行为都会产生影响。 本文作者对直通型、 阶梯型
及交错型 ３ 种迷宫密封内部流场进行数值模拟， 通过
积分得到作用在转子上的气流激振力， 计算并分析进
出口压差、 转子转速等因素对密封泄漏量及动特性系
数的影响。
１　 迷宫密封动力学模型

在直角坐标系 （ ｘ， ｙ） 下， 当密封中的转子在
偏心位置运动时， 可用八参数模型来描述迷宫密封中
的气流激振力与转子位移、 速度之间的关系［８］：

－
Ｆｘ

Ｆｙ

é

ë
ê
ê

ù

û
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＝

ｋｘｘ ｋｘｙ

ｋｙｘ ｋｙｙ
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ë
ê
ê

ù

û
ú
ú

ｘ
ｙ

é

ë
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û
úú ＋

ｃｘｘ ｃｘｙ
ｃｙｘ ｃｙｙ

é

ë
ê
ê

ù

û
ú
ú

ｘ·
ｙ·

é

ë
êê

ù

û
úú （１）

式中： Ｆｘ、 Ｆｙ 分别为气流激振力的分量； ｘ、 ｙ 为转
子位移的分量； ｘ· 、 ｙ· 为转子速度的分量。

当转子围绕静子中心作小幅运动时， ｋｘｘ ＝ ｋｙｙ ＝Ｋ，
ｋｘｙ ＝ －ｋｙｘ ＝ ｋ， ｃｘｘ ＝ ｃｙｙ ＝Ｃ， ｃｘｙ ＝ －ｃｙｘ ＝ ｃ。 于是， 式 （１）
可简写成：
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êê

ù

û
úú （２）

其中： ｋ 是交叉刚度， 它是促使转子失稳的主要原
因； Ｃ 是直接阻尼， 它对转子低频涡动具有抑制作
用。 一般地， ｋ 越大， 转子的稳定性越差； Ｃ 越大则
转子系统的稳定性越好。 而 Ｋ 是直接刚度系数， ｃ 是
交叉阻尼系数。 因此， 利用动力特性系数可以分析出
密封对转子系统稳定性的影响。

假设转子涡动轨迹为以偏心量 ｅ 为半径、 以静子
几何中心为圆心的圆。 转子在密封中的运动如图 １ 所
示。 其中， ω 为转子转速， Ω 为涡动转速。 图 １ （ａ）
显示的是在固定坐标系下求解， 此时需要采用动网格
进行瞬态分析求解。 图 １ （ｂ） 显示的是在转子中心
施加的转速为 Ω 的旋转坐标系下求解， 由于该坐标
系内密封系统的流动是稳定的， 可以进行稳态分析求
解。 这不仅减少了计算量， 而且保证了网格质量， 达
到降低计算难度的目的。 本文作者利用旋转坐标系进
行密封流场的求解。

图 １　 旋转参考系变换

Ｆｉｇ １　 Ｒｏｔａｔｉｎｇ ｒｅｆｅｒｅｎｃｅ ｆｒａｍｅ ｔｒａｎｓｆｏｒｍａｔｉｏｎ （ａ） ｆｉｘｅｄ
ｃｏｏｒｄｉｎａｔｅ； （ｂ） ｒｏｔａｔｉｏｎ ｃｏｏｒｄｉｎａｔｅ

以图 １ 所示转子位置为初始位置， 设轴心位移表

达式为

ｘ ＝ ｅｓｉｎ（Ωｔ）
ｙ ＝ － ｅｃｏｓ（Ωｔ）{ （３）

式中： ｔ 为时间。
将初始条件： ｘ（０）＝ ０， ｙ（０）＝ －ｅ， ｘ· ０( ) ＝ ｅΩ，

ｙ·（０） ＝ ０。 代入式 （２） 可得：
Ｆｘ

ｅ
＝ ｋ － ＣΩ

Ｆｙ

ｅ
＝ Ｋ ＋ ｃΩ

ì

î

í

ï
ï

ï
ï

（４）

文献 ［８］ 验证了气体密封在小偏心率条件下转

子的周向力和径向力与涡动速度成线性关系这一结

论， 如式 （４） 所示。 根据文献 ［４］， 取偏心率为

１０％。 通过 Ｆｌｕｅｎｔ 软件算得密封中压力场分布后， 对

转子表面压力积分可得到 Ｆｘ、 Ｆｙ。 在不同涡动速度

边界条件下计算多组 Ｆｘ、 Ｆｙ， 进行线性拟合得出对

系统稳定性影响较大的交叉刚度 ｋ 和直接阻尼 Ｃ。
２　 计算模型及边界条件

研究的直通型、 阶梯型和交错型 ３ 种迷宫密封齿

数均为 ５， 其中直通型与阶梯型迷宫密封模型即为

ＫＷＡＮＫＡ［９］实验所使用的。 ３ 种密封的结构及尺寸如

图 ２ 所示， 表 １、 ２ 分别给出了迷宫密封几何参数及

工作条件。

图 ２　 ３ 种迷宫密封结构及尺寸

Ｆｉｇ ２　 Ｄｉｍｅｎｓｉｏｎｓ ａｎｄ ｓｔｒｕｃｔｕｒｅｓ ｏｆ ｔｈｒｅｅ ｔｙｐｅｓ ｏｆ ｌａｂｙｒｉｎｔｈ ｓｅａｌｓ
（ａ） ｓｔｒａｉｇｈｔ⁃ｔｈｒｏｕｇｈ ｌａｂｙｒｉｎｔｈ ｓｅａｌ； （ｂ） ｓｔｅｐｐｅｄ ｌａｂｙｒｉｎｔｈ
ｓｅａｌ； （ｃ） ｓｔａｇｇｅｒｅｄ ｌａｂｙｒｉｎｔｈ ｓｅａｌ
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表 １　 迷宫密封几何参数

Ｔａｂｌｅ １　 Ｄｉｍｅｎｓｉｏｎｓ ｏｆ ｌａｂｙｒｉｎｔｈ ｓｅａｌ

齿数 ５ 齿高 ｈ ／ ｍｍ ７．５
阶梯高度 ｈ ／ ｍｍ １．５ 齿宽 Ｂ ／ ｍｍ ０．８
转轴直径 ｄ ／ ｍｍ １８０ 齿顶间隙 ｓ ／ ｍｍ ０．５
齿间距 ｓ ／ ｍｍ ９．２

表 ２　 迷宫密封工作条件

Ｔａｂｌｅ ２　 Ｃｏｎｄｉｔｉｏｎｓ ｏｆ ｌａｂｙｒｉｎｔｈ ｓｅａｌ

流体 理想气体

出口压力 ｐｏ ／ Ｐａ １０１ ３２５
入口温度 Ｔ ／ Ｋ ３００

３　 网格密度分析

以阶梯型迷宫密封模型为例， 泄漏量与网格数关

系如图 ３ 所示。 可以看出， 当网格数达到 １００ 万时，
计算结果已经基本稳定。 因此， 所有模型网格数应均

保持在 １００ 万以上。

图 ３　 泄漏量与网格数量的关系

Ｆｉｇ ３　 Ｌｅａｋａｇｅ ｖｅｒｓｕｓ ｔｈｅ ｎｕｍｂｅｒ ｏｆ ｎｏｄｅｓ

应用商用软件 ＩＣＥＭ 建立转子－密封三维 ＣＦＤ 模

型， 生成结构化网格并且网格在特定的区域进行了加

密。 以阶梯型迷宫密封为例， 其调整后的网格轴向剖

面图如图 ４ 所示。

图 ４　 阶梯型迷宫密封流场轴向剖面网格

Ｆｉｇ ４　 Ｍｅｓｈ ｏｆｔｈｅ ｓｔｅｐｐｅｄ ｌａｂｙｒｉｎｔｈ ｓｅａｌ ｉｎ ａｘｉａｌ ｄｉｒｅｃｔｉｏｎ

４　 流场分析准确性验证

为了验证 ＣＦＤ 计算结果的正确性， 对 ＫＷＡＮ⁃
ＫＡ［９］实验所采用的阶梯型迷宫密封模型进行 ＣＦＤ 建

模， 计算了不同进出口压差下的密封泄漏量。 图 ５ 为

Ｆｌｕｅｎｔ 计算结果与实验结果的对比。 可以看出， 计算

值与实验值较吻合， 平均偏差为 １０􀆰 ７％， 说明计算

结果的准确性。 而计算结果较实验值偏小， 主要是因

为实际实验过程中存在一定量的磨损， 导致实际齿顶

间隙大于设计间隙， 从而增加了泄漏量。

图 ５　 泄漏量的实验与数值计算结果对比

Ｆｉｇ ５　 Ｃｏｍｐａｒｉｓｏｎ ｂｅｔｗｅｅｎ ｎｕｍｅｒｉｃａｌ ａｎｄ ｅｘｐｅｒｉｍｅｎｔａｌ
ｒｅｓｕｌｔｓ ｏｆ ｌｅａｋａｇｅ

５　 计算结果及分析

采用 Ｆｌｕｅｎｔ 软件进行密封流场的仿真分析， 方程

离散格式选用 ＱＵＩＣＫ 格式， 压力速度耦合选用 ＳＩＭ⁃
ＰＬＥ 算法。 密封流体设为理想气体。 当计算残差下降

到 １０－５数量级， 且转子所受的径向、 轴向及周向力波

动小于 ０􀆰 ５％时认为计算收敛。
对上述 ３ 种密封模型使用 Ｆｌｕｅｎｔ 计算了不同转

速、 不同进出口压力差下泄漏量及气动力， 并且根据

公式 （４） 得到密封的动力学特性系数。
５􀆰 １　 泄漏量

图 ６ 给出了转速为 １８ ０００ ｒ ／ ｍｉｎ、 进出口压差由

４００ ｋＰａ 增加至 １ ４００ ｋＰａ 时， ３ 种迷宫密封泄漏量的

变化情况。 可以看出， 迷宫密封泄漏量随进出口压差

的增大而增大。 其中， 直通型迷宫密封泄漏量最大，
增加速度最快； 阶梯型迷宫密封次之； 交错型迷宫密

封泄漏量最小， 增加速度也最慢。 这是由密封流道的

复杂性决定的， 交错型迷宫密封由于转子上有 ２ 个

齿， 使流体流道变得曲折复杂， 从而有效地抑制了流

体的泄漏。
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图 ６　 ３ 种迷宫密封泄漏量随进出口压差变化

Ｆｉｇ ６　 Ｌｅａｋａｇｅ ｖｅｒｓｕｓ ｐｒｅｓｓｕｒｅ ｄｉｆｆｅｒｅｎｃｅ ｏｆ ｔｈｒｅｅ ｔｙｐｅｓ ｏｆ
ｌａｂｙｒｉｎｔｈ ｓｅａｌｓ

图 ７ 给出了进出口压差为 ６００ ｋＰａ、 转速由
１０ ０００ ｒ ／ ｍｉｎ 增加至 ２６ ０００ ｒ ／ ｍｉｎ 时， ３ 种迷宫密封
泄漏量的变化情况。 可以看出， ３ 种迷宫密封泄漏量
随转速的增大有不同程度的减小， 这是由于转子旋转
会带动密封腔室中的气体旋转， 使密封内部气体流动
轨迹呈螺旋线型， 这样便增加了气体在密封中的流动
路程， 加大了动能耗散， 减小了泄漏量。 其中， 直通
型迷宫密封泄漏量仍最大， 降低速度最快； 阶梯型迷
宫密封次之； 而交错型迷宫密封的泄漏量对转速最不
敏感， 几乎不变。

图 ７　 ３ 种迷宫密封泄漏量随转子转速变化

Ｆｉｇ ７　 Ｌｅａｋａｇｅ ｖｅｒｓｕｓ ｒｏｔｏｒ ｓｐｅｅｄ ｏｆ ｔｈｒｅｅ ｔｙｐｅｓ ｏｆ ｌａｂｙｒｉｎｔｈ ｓｅａｌｓ

５􀆰 ２　 迷宫密封动力学特性系数

图 ８ 和图 ９ 分别给出了不同进出口压差及不同转
速下 ３ 种迷宫密封交叉刚度 ｋ 的变化曲线。 可知： ３
种迷宫密封交叉刚度 ｋ 的绝对值随进出口压差或转速
的增大而增大， 说明在高转速和大进出口压差情况下
其稳定性差。 值得一提的是， 随着进出口压差的增
大， 交错型迷宫密封的交叉刚度 ｋ 变化较小， 而随着
转速的提高， 其交叉刚度 ｋ 的变化越来越大， 这说明
在大进出口压差条件下使用交错型迷宫密封可获得较
好的动力学特性， 而在转速过高条件下， 应尽量避免
使用交错型迷宫密封。

图 ８　 ３ 种迷宫密封交叉刚度随进出口压差变化

Ｆｉｇ ８　 Ｃｒｏｓｓ ｃｏｕｐｌｅｄ ｓｔｉｆｆｎｅｓｓ ｖｅｒｓｕｓ ｐｒｅｓｓｕｒｅ ｄｉｆｆｅｒｅｎｃｅ ｏｆ
ｔｈｒｅｅ ｔｙｐｅｓ ｏｆ ｌａｂｙｒｉｎｔｈ ｓｅａｌｓ

图 ９　 ３ 种迷宫密封交叉刚度随转子转速变化

Ｆｉｇ ９　 Ｃｒｏｓｓ ｃｏｕｐｌｅｄ ｓｔｉｆｆｎｅｓｓ ｖｅｒｓｕｓ ｒｏｔｏｒ ｓｐｅｅｄ ｏｆ ｔｈｒｅｅ
ｔｙｐｅｓ ｏｆ ｌａｂｙｒｉｎｔｈ ｓｅａｌｓ

图 １０ 和图 １１ 分别给出了不同进出口压差、 不同
转速下 ３ 种迷宫密封直接阻尼 Ｃ 的变化情况。 可以看
出： 迷宫密封直接阻尼 Ｃ 随进出口压差的增大先增
大后基本不变； 而对于转速的变化并不敏感， 在较大
转速范围内其值基本保持不变。 其中直通型迷宫密封
的直接阻尼 Ｃ 最大， 阶梯型迷宫密封的次之， 交错
型迷宫密封的最小。

图 １０　 ３ 种迷宫密封直接阻尼随进出口压差变化

Ｆｉｇ １０　 Ｄｉｒｅｃｔ ｄａｍｐｉｎｇ ｖｅｒｓｕｓ ｐｒｅｓｓｕｒｅ ｄｉｆｆｅｒｅｎｃｅ ｏｆ ｔｈｒｅｅ ｔｙｐｅｓ
ｏｆ ｌａｂｙｒｉｎｔｈ ｓｅａｌｓ
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图 １１　 ３ 种迷宫密封直接阻尼随转子转速变化

Ｆｉｇ １１　 Ｄｉｒｅｃｔ ｄａｍｐｉｎｇ ｖｅｒｓｕｓ ｒｏｔｏｒ ｓｐｅｅｄ ｏｆ ｔｈｒｅｅ ｔｙｐｅｓ
ｏｆ ｌａｂｙｒｉｎｔｈ ｓｅａｌｓ

将交叉刚度 ｋ 与直接阻尼 Ｃ、 转子旋转角速度 ω
乘积的量纲一比值定义为涡动比［１０］， 如式 （５） 所

示。 涡动比绝对值越小， 则表示密封稳定性越好。
γ＝ ｋ ／ （Ｃω） （５）
图 １２ 给出了不同进出口压差下 ３ 种迷宫密封涡

动比的变化情况。 可以看出，在进出口压差较小时，涡
动比的变化较小，系统稳定性变化不大，这是因为此时

随进出口压差的增大，交叉刚度 ｋ 绝对值和直接阻尼

Ｃ 均增大；此后进出口压差加增大时，交叉刚度 ｋ 绝对

值继续增大而直接阻尼 Ｃ 基本不变，因而涡动比绝对

值增大，系统稳定性降低。 此外，交错型迷宫密封涡动

比绝对值最小，阶梯型迷宫密封的最大，说明随进出口

压差的增大，交错型迷宫密封的动力学特性最好，直通

型迷宫密封次之，而阶梯型迷宫密封最差。

图 １２　 ３ 种迷宫密封涡动比随进出口压差变化

Ｆｉｇ １２　 Ｗｈｉｒｌ ｒａｔｉｏ ｖｅｒｓｕｓ ｐｒｅｓｓｕｒｅ ｄｉｆｆｅｒｅｎｃｅ ｏｆ ｔｈｒｅｅ ｔｙｐｅｓ
ｏｆ ｌａｂｙｒｉｎｔｈ ｓｅａｌｓ

图 １３ 给出了不同转速下 ３ 种迷宫密封涡动比的

变化情况。 可以看出，随着转子转速的增大，涡动比绝

对值增大，其中直通型迷宫密封变化最小，而交错型迷

宫密封在低转速时涡动比绝对值最小但随着转速的增

大，涡动比绝对值急剧增大。 这说明直通型迷宫密封

动力学特性对于转子转速并不敏感，在高转速时有较

好的动力学特性，而交错型迷宫密封在低转速时动力

学特性很好，但随转速的增加，动力学性能急剧下降。

图 １３　 ３ 种迷宫密封涡动比随转子转速变化

Ｆｉｇ １３　 Ｗｈｉｒｌ ｒａｔｉｏ ｖｅｒｓｕｓ ｒｏｔｏｒ ｓｐｅｅｄ ｏｆ ｔｈｒｅｅ ｔｙｐｅｓ ｏｆ
ｌａｂｙｒｉｎｔｈ ｓｅａｌｓ

６　 结论

（１）直通型、阶梯型及交错型迷宫密封的泄漏量

随进出口压差的增大而增大，随转速的增大而小幅减

小，转速由 １０ ０００ ｒ ／ ｍｉｎ 升至 ３２ ０００ ｒ ／ ｍｉｎ，泄漏量降

幅分别为：直通型 ３􀆰 ７６％，阶梯型 ３􀆰 ２５％，交错型

０􀆰 ９１％；交错型迷宫密封封严特性最优，直通型最差。
（２）迷宫密封交叉刚度 ｋ 的绝对值随进出口压差

或转速的增大而增大；交错型迷宫密封交叉刚度 ｋ 对

进出口压差的敏感程度相对较低，而随着转速的增大，
其交叉刚度 ｋ 变化不断增大；迷宫密封直接阻尼 Ｃ 随

进出口压差的增大其增大速度减缓，达到 １ ＭＰａ 后基

本不变，而对于转速的变化并不敏感。
（３）当进出口压差小于 ８００ ｋＰａ 时，涡动比绝对值

基本不变，大于 １ ＭＰａ 后增大，系统稳定性下降，此时

交错型迷宫密封动力学特性最好，阶梯型最差；随着转

子转速的增大，涡动比绝对值增大，系统稳定性下降，
直通型迷宫密封在高转速时有较好的动力学特性，而
交错型迷宫密封在低转速时动力学特性很好，但随转

速的增加动力学性能急剧下降。
（４）在进出口压差较大或转速较低时，宜选用交

错型迷宫密封，以获得较好的密封性能及动力学特性，
避免选用阶梯型迷宫密封；在转速较高时，宜选用直通

型迷宫密封，以获得良好的动力学特性，避免使用交错

型迷宫密封。
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摘要： 针对传统活塞式气泵采用的金属材料耐磨性差、 易产生冷焊现象等问题， 研究氧化锆陶瓷和 ３０４ 不锈钢作

为活塞式气泵材料的可行性。 利用 ＡＮＳＹＳ 模拟氧化锆陶瓷和 ３０４ 不锈钢材料作为泵体材料与活塞环接触应力的变化，
通过实验研究氧化锆陶瓷和 ３０４ 不锈钢材料与活塞环对摩时的摩擦磨损性能。 结果表明： 采用 ３０７ 不锈钢和氧化锆陶

瓷作为气泵泵体材料， 活塞环与套筒的应力并不会显著增加； 氧化锆陶瓷性能优异， 作为泵体材料不会出现破坏以及

变形等； 氧化锆陶瓷的抗磨性能明显好于不锈钢， 同时其具有自润滑的特点， 可减少摩擦磨损。 以陶瓷为气泵泵体材

料， 加工制作实验样机并进行验证。 结果表明， 采用氧化锆陶瓷作为气泵泵体材料在工程上是可行的。
关键词： 氧化锆陶瓷； ３０４ 不锈钢； 抗磨性能； 样机制作
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　 近年来， 随着汽车质量的提高和行驶速度的增

加， 对制动系统的要求也随之提高。 重型商用车由于

重量大， 一般采用气压制动系统， 因此对制动气压的

要求非常高［１］。 若气体泄漏， 将导致气压不足， 严重

影响车辆行驶过程的制动稳定性， 并存在安全隐患。
气压制动系统中气泵是关键部件， 其活塞和缸套的磨

损是导致漏气的主要原因之一［２－３］。
活塞式气泵作为往复式气泵的主要类型， 历史悠

久， 因制造简单， 目前仍是一种应用广泛的基本机

型［４］。 目前使用的气泵材料为金属， 金属滑动摩擦副

在相对运动时， 在摩擦力作用下会产生塑性变形， 导

致表面峰元相互接触， 表面氧化膜被磨破， 使得新鲜

金属表面被暴露， 而由于存在分子力作用， 表面某些

峰元非常容易发生连接， 这就是摩擦学中的冷焊现

象。 冷焊后的金属， 冷焊点会相互连接， 造成摩擦阻

力大幅度增加， 甚至整个机构直接卡死， 同时金属表

面容易产生大量的撕裂和碎屑［５］。 冷焊的发展过程非

常快， 一旦制动系统的气泵中出现冷焊， 可在非常短

的时间内造成漏气或卡死， 制动时气泵制动力不足，
甚至气泵不工作， 严重影响车辆行驶安全。

陶瓷材料密度低、 硬度高、 热膨胀系数小、 抗污

染能力强， 很难与金属材料等物质发生反应， 摩擦匹



配性能稳定， 自润滑性能好， 在恶劣润滑条件甚至

干摩擦下也不容易产生黏着磨损， 几乎不会产生冷焊

现象， 摩擦力小， 起尘量小， 非常适用于高速重载工

况［６］。 在无润滑时， 陶瓷材料的耐磨性是最出色的材

料之一， 而使用固体润滑剂时可以达到几乎消除磨损

的目的。 ＺｒＯ２ （氧化锆） 陶瓷是新近发展起来的一种

重要的氧化物结构陶瓷。 由于它具有非常优异的物理

和化学性质， 如化学稳定性好， 耐高温、 抗腐蚀， 热

稳定性好， 力学性能优良， 增韧效果显著， 高温导电

等一系列的优点， 越来越被广泛地应用［７］。 ３０４ 不锈

钢具有比一般金属更优异的抗腐蚀、 耐磨和强度高等

优点［８］。 因此， 本文作者选择氧化锆和 ３０４ 不锈钢作

为气泵材料进行抗磨性研究， 考察其作为活塞式气泵

材料的可行性。
１　 有限元接触分析

１􀆰 １　 物理模型建立

采用 ＳｏｌｉｄＷｏｒｋｓ 按 １ ∶ １ 建立气泵的物理模型。
因文中仅对套筒和活塞环的接触部分进行有限元分

析， 所以只建立了这 ２ 部分的物理模型， 并且对形状

较复杂的活塞环简化为 ＵＰＥ 圆环和中间一个金属

圆柱。
１􀆰 ２　 设置材料属性

ＡＮＳＹＳ 会根据材料的弹性模量和泊松比来判断

材料在接触过程中的物理性能， 而这 ２ 个参数是需要

首先分别对不同材料进行设置的， 这样 ＡＮＳＹＳ 才能

在接触分析时区分 ２ 个接触体的材料。 传统气泵缸体

采用的是铸铁， 活塞环是高分子聚乙烯 （ＵＰＥ）。 氧

化锆陶瓷、 ３０４ 不锈钢、 铸铁、 ＵＰＥ 的物理性能如表

１ 所示。

表 １　 ＵＰＥ、 铸铁、 不锈钢和氧化锆陶瓷材料

的力学性能

Ｔａｂｌｅ １　 Ｍｅｃｈａｎｉｃａｌ ｐｒｏｐｅｒｔｉｅｓ ｏｆ ＵＰＥ， ｃａｓｔ ｉｒｏｎ，
ｓｔａｉｎｌｅｓｓ ｓｔｅｅｌ ａｎｄ ｚｉｒｃｏｎｉａ ｃｅｒａｍｉｃ ｍａｔｅｒｉａｌ

材料 弹性模量 Ｅ ／ ＧＰａ 泊松比

ＵＰＥ ０．６８ ０．４
铸铁 １５０ ０．２７

３０４ 不锈钢 ２００ ０．２４７
氧化锆陶瓷 ２１０ ０．３

弹性模量反映了材料的软硬程度， 显然 ＵＰＥ 材

料相对其他 ３ 种材料要明显软得多。

１􀆰 ３　 有限元模型建立

目前常用气泵的标定排气压力为 ０􀆰 ８ ＭＰａ， 本文

作者设计的气泵的最大设计压力为 １ ＭＰａ。 即 １ ＭＰａ
就是活塞体所受的最大压力。

因研究的目的是考察采用氧化锆陶瓷、 ３０４ 不锈钢

代替铸铁泵体后对泵体受力的影响， 因此可用相对比较

简化的物理模型。 直接使用 Ｗｏｒｋｂｅｎｃｈ 中 Ｓｔａｔｉｃ Ｓｔｒｕｃｔｕ⁃
ｒａｌ 模块来建立求解模型， 网格划分精度为 １ ｍｍ。
１􀆰 ４　 仿真结果及分析

以铸铁与活塞环、 不锈钢与活塞环、 氧化锆陶瓷

与活塞环为接触对， 设置不同材料属性分别进行求

解， 三组配对副接触等效应力求解结果如图 １—３
所示。

图 １　 铸铁与活塞环接触的等效应力分布

Ｆｉｇ １　 Ｅｑｕｉｖａｌｅｎｔ ｓｔｒｅｓｓ ｄｉｓｔｒｉｂｕｔｉｏｎ ｏｆ ｃａｓｔ ｉｒｏｎ ａｎｄ ｐｉｓｔｏｎ ｒｉｎｇｓ

图 ２　 不锈钢与活塞环接触的等效应力分析

Ｆｉｇ ２　 Ｅｑｕｉｖａｌｅｎｔ ｓｔｒｅｓｓ ｄｉｓｔｒｉｂｕｔｉｏｎ ｏｆ ｓｔａｉｎｌｅｓｓ ｓｔｅｅｌ
ａｎｄ ｐｉｓｔｏｎ ｒｉｎｇｓ
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图 ３　 氧化锆陶瓷与活塞环接触的等效应力分析

Ｆｉｇ ３　 Ｅｑｕｉｖａｌｅｎｔ ｓｔｒｅｓｓ ｄｉｓｔｒｉｂｕｔｉｏｎ ｏｆ ｚｉｒｃｏｎｉａ ｃｅｒａｍｉｃｓ
ａｎｄ ｐｉｓｔｏｎ ｒｉｎｇｓ

三组配对副边缘处应力值的最大值见表 ２。 可

知， 采用不锈钢和陶瓷替代铸铁作为泵体材料并没有

导致应力出现数量级的增大， 只是出现了不到 ５％的

上升。 而陶瓷的屈服极限是不锈钢和铸铁的数倍， 所

以陶瓷作为泵体材料工作中不会出现断裂等破坏性失

效情况。

表 ２　 三组配对副边缘处的最大等效应力

Ｔａｂｌｅ ２　 Ｍａｘｉｍｕｍ ｅｑｕｉｖａｌｅｎｔ ｓｔｒｅｓｓ ｆｏｒ ｔｈｒｅｅ ｆｒｉｃｔｉｏｎ ｐａｉｒｓ

材　 料
最大等效应力

σ ／ ＭＰａ
许用应力

σ ／ ＭＰａ
铸铁与活塞环 ２．２０４ ９４～１１３

３０４ 不锈钢与活塞环 ２．２３８ ９５～１１７
氧化锆陶瓷与活塞环 ２．３２６ ８００～１ １００

２　 抗磨性能实验

２􀆰 １　 试环、 试块制备

根据 ＧＢ ／ Ｔ １２４４４－２００６ 《金属材料磨损试验方法

试环－试块磨损实验》 制备试环、 试块［９］。 制备的不

锈钢试环、 陶瓷试环和复合材料试块分别如图 ４—６
所示。

　 　 图 ４　 不锈钢试环　 　 　 　 　 　 　 　 　 　 图 ５　 陶瓷试环　 　 　 　 　 　 图 ６　 复合材料 ＵＰＥ 试块

Ｆｉｇ ４　 Ｔｅｓｔｉｎｇ ｒｉｎｇ ｏｆ ｓｔａｉｎｌｅｓｓ ｓｔｅｅｌ　 　 　 Ｆｉｇ ５　 Ｔｅｓｔｉｎｇ ｒｉｎｇ ｏｆ ｃｅｒａｍｉ　 　 　 Ｆｉｇ ６　 Ｔｅｓｔｉｎｇ ｐｉｅｃｅ ｏｆ ＵＰＥ

２􀆰 ２　 实验条件

实验分为 ２ 组， 分别由 ３０４ 不锈钢与活塞环、 氧

化锆陶瓷与活塞环组成摩擦副。 设定实验正压力为

１００ Ｎ， 环境温度控制在 ２５ ℃， 设定转速为 １００
ｒ ／ ｍｉｎ， 在干摩擦的情况下， 不间断运行 ３０ ｍｉｎ。
２􀆰 ３　 试验结果及分析

２􀆰 ３􀆰 １　 摩擦力

实验过程中， 实验系统自动记录 ２ 组试件的摩擦

力、 摩擦因数随着实验时间的变化。 实验系统每秒采

集一次数据。 将所有实验数据用 ＭａｔＬａｂ 进行拟合，
观察其变化趋势。 实验的正压力、 摩擦力、 摩擦因数

随时间变化的曲线， 如图 ７、 图 ８ 所示。
对比图 ７、 ８ 的正压力曲线， 在整个实验过程中，

２ 组试环的正压力都稳定地维持在 １００ Ｎ 附近， 其他

变量也比较稳定。
可以看出， ３０４ 不锈钢与活塞环配对副的摩擦力

维持在 １１～ １３ Ｎ 范围内， 氧化锆陶瓷与活塞环配对
副的摩擦力维持在 ５ ～ ６ Ｎ 范围内， 前者的摩擦力显
著大于后者， 并且变化范围也大， 说明陶瓷试环在同
样压力下摩擦更小， 这也验证了陶瓷具有自润滑的
特性。

图 ７　 不锈钢试环正压力、 摩擦力、 摩擦因数随时间的变化
Ｆｉｇ ７　 Ｖａｒｉａｔｉｏｎ ｏｆ ｐｒｅｓｓｕｒｅ， ｆｒｉｃｔｉｏｎ ａｎｄ ｆｒｉｃｔｉｏｎ ｃｏｅｆｆｉｃｉｅｎｔ ｏｆ

ｓｔａｉｎｌｅｓｓ ｓｔｅｅｌ ｗｉｔｈ ｔｉｍｅ
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图 ８　 陶瓷试环正压力、 摩擦力、 摩擦因数随时间的变化

Ｆｉｇ ８　 Ｖａｒｉａｔｉｏｎ ｏｆ ｐｒｅｓｓｕｒｅ， ｆｒｉｃｔｉｏｎ ａｎｄ ｆｒｉｃｔｉｏｎ
ｃｏｅｆｆｉｃｉｅｎｔ ｏｆ ｃｅｒａｍｉｃ

２􀆰 ３􀆰 ２　 磨损量

表 ３ 给出了不锈钢试环与陶瓷试环磨损量。 可

知， 在相同条件下， 陶瓷试环的磨损量大大低于金属

环， 金属环的磨损量约为陶瓷环的 １０ 倍； 相同条件

下， 与陶瓷材料配对的试块的磨损量为 ０􀆰 ０１２ ｇ， 小

于与金属环配对的试块的磨损量 ０􀆰 ０１６ ｇ。 显然， 陶

瓷材料具有比金属试环更优异的抗磨特性。

表 ３　 磨损量对比

Ｔａｂｌｅ ３　 Ｃｏｍｐａｒｉｓｏｎ ｏｆ ｗｅａｒ ｍａｓｓ ｌｏｓｓ ｇ

样件
　 　 　 　 　 １　 　 　 　
不锈钢试环 试块

　 　 　 　 　 ２　 　 　 　
陶瓷试环 试块

实验前质量 ５８．７３４ ２．７４２ ４２．２６６ ２．７３７
实验后质量 ５８．７２４ ２．７２６ ４２．２６５ ２．７２５

磨损量 ０．０１０ ０．０１６ ０．００１ ０．０１２

２􀆰 ３􀆰 ３　 电镜分析

图 ９ 为实验前不锈钢、 陶瓷试环以及 ＵＰＥ 试块

的表面形貌的电镜照片。 可知， 实验前的材料表面只

有机械加工的痕迹， 没有磨损的痕迹。

图 ９　 实验前试环、 试块表面形貌

Ｆｉｇ ９　 Ｓｕｒｆａｃｅ ｍｏｒｐｈｏｌｏｇｉｅｓ ｏｆ ｔｅｓｔｉｎｇ ｒｉｎｇ ａｎｄ ｔｅｓｔｉｎｇ ｐｉｅｃｅ ｂｅｆｏｒｅ ｔｅｓｔ （ａ） ｓｔａｉｎｌｅｓｓ ｓｔｅｅｌ ｒｉｎｇ； （ｂ） ｃｅｒａｍｉｃ ｒｉｎｇ； （ｃ） ＵＰＥ ｐｉｅｃｅ

　 　 图 １０ 为磨损实验后不锈钢、 陶瓷试环以及不锈 钢－ＵＰＥ、 陶瓷－ＵＰＥ 试块的表面形貌的电镜照片。

图 １０　 实验后的试环、 试块表面形貌

Ｆｉｇ １０　 Ｓｕｒｆａｃｅ ｍｏｒｐｈｏｌｏｇｉｅｓ ｏｆ ｔｅｓｔｉｎｇ ｒｉｎｇ ａｎｄ ｔｅｓｔｉｎｇ ｐｉｅｃｅ ａｆｔｅｒ ｔｅｓｔ （ａ） ｓｔａｉｎｌｅｓｓ ｓｔｅｅｌ ｒｉｎｇ； （ｂ） ｃｅｒａｍｉｃ ｒｉｎｇ；
（ｃ） ＵＰＥ ｐｉｅｃｅ ａｇａｉｎｓｔ ｓｔａｉｎｌｅｓｓ ｓｔｅｅｌ； （ｄ） ＵＰＥ ｐｉｅｃｅ ａｇａｉｎｓｔ ｃｅｒａｍｉｃ
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　 　 由图 １０ 可以看出， 磨损实验后陶瓷表面几乎不
存在划痕， 无磨粒磨损和黏着磨损， 以脆性剥落为
主［１０］。 因此， 干摩擦条件下陶瓷抗磨性能明显好于
不锈钢。
３　 实验样机制作及验证

样机设计为单缸， 活塞与连杆为一体式， 通过单
向阀的开闭实现进排气。 设计的气泵的排气压力最大
值为 １ ＭＰａ， 缸径为 ４０ ｍｍ， 活塞行程为 ７２ ｍｍ。

考虑到陶瓷加工难度大， 成型后不易再进行二次
加工， 因此对传统气泵结构进行改进， 采用分体式设
计。 陶瓷泵体不适合打孔， 气泵缸盖与陶瓷套筒间采
用了黏结的方式。 考虑到陶瓷材料的脆性问题， 套筒
的壁厚设计为 ５ ｍｍ。 为了降低因为摩擦因数大、 形
位精度不够而导致的磨损， 内壁的粗糙度设计为
０􀆰 ０２５ ｍｍ， 圆度公差设计为 ０􀆰 ００４。 加工组装后的气
泵样机实物， 如图 １１ 所示。

图 １１　 气泵样机实物图

Ｆｉｇ １１　 Ｐｒｏｄｕｃｔ ｐｉｃｔｕｒｅ ｏｆ ｐｕｍｐ ｐｒｏｔｏｔｙｐｅ

利用密封性实验台模拟震动和活塞的往复运动环
境， 对气泵样机进行可靠性实验。 样机连续运行 ２４ ｈ
后， 观察样机外表面未发现黏结、 开裂、 脱落， 观察
陶瓷泵体未发现裂纹和缺损， 说明泵体机械强度满足
要求。

下一步将制作气泵实验台， 进行摩擦力对比测试
和材料密封寿命对比试验［１１］。
４　 结论

（１） 基于 ＡＮＳＹＳ 的应力分析表明， 采用 ３０７ 不

锈钢和氧化锆陶瓷作为气泵泵体材料， 活塞环与套筒
的应力并不会显著增加； 氧化锆陶瓷性能优异， 作为
泵体材料不会出现破坏以及变形等。

（２） 磨损实验表明， 与不锈钢相比， 氧化锆陶
瓷的抗磨性能要优异得多， 同时具有自润滑的特点，
可减少摩擦磨损。 为了提高泵体的抗磨性， 陶瓷可作
为气泵泵体的替换材料。

（３） 加工制作了实验样机并进行验证， 结果表
明， 采用氧化锆陶瓷作为气泵泵体材料在工程上是可
行的。
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试、 滤膜反冲洗、 ＰＬＣ 控制及 ＡＲＭ 处理器等装置， 能够实现在线自动取样和检测， 且检测结果具有较好的可靠性。
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　 研究发现， 液压系统总故障的 ８０％以上是由液压

油污染造成的， 而由固体颗粒污染引起的故障占

７５％以上［１－４］。 目前阻碍发展高质量液压元件和液压

系统的主要因素是油液污染。 因此， 如何在线监测和

控制油液的污染程度， 对于延长液压元件的使用寿命

以及提高液压系统的工作可靠性具有十分重要的

意义。
目前油液污染度的检测按照获取被测对象的方法

可分为离线检测和在线检测 ２ 种［５－６］。 离线检测是指

定期在液压设备运行现场进行取样， 然后将样品带回

实验室 （或者在现场） 进行分析， 从而获得油液污

染度的检测方法。 该方法存在检测周期长、 测试过程

中存在较多污染侵入环节、 比较依赖实验操作人员的

个人水平和经验等问题。 在线检测指的是在设备不停

机、 正常运行的状态下， 在液压系统不同部位安装仪

器或者直接获取油液进行监测， 此方法时效性最好，

检测过程较短， 可对机器设备内部运行状态实时进行

了解［７］。
为了在线监测机械设备的实时状态， 对于油液污

染度在线监测仪器的研制已成为油液监测技术领域研

究和开发的热点之一。 传感器是在线检测仪器的核心

部分， 因而油液污染度在线监测的关键在于传感器技

术的研究。 目前利用传感器对油液污染度进行实时监

测采用的方法有光学方法、 磁性方法、 电学方法、 声

学方法和滤膜堵塞法等［８－９］。 光学方法使用的传感器

分为遮光 ／ 光阻型、 光散射型以及光透射型传感器，
该方法检测快速准确， 但油液中的水分和气泡会对检

测结果产生影响。 磁性方法又称铁谱法， 该方法一般

用于检测油液中的金属污染物， 对于非金属污染物的

分析存在盲区。 电学监测方法使用的传感器主要有电

阻型、 电容式 Ｃ⁃Ｖ （Ｃｏｎｔａｍｉｎａｔｉｏｎ⁃Ｖｏｌｔａｇｅ） 型以及电

容式传感器。 电阻型传感器由于要求悬浮液是电介

质， 当对矿物油中固体颗粒污染物进行检测时， 需先

滤出污染颗粒， 实验环节繁复， 测量精度降低。 电容

式 Ｃ⁃Ｖ 型传感器测量简单， 但是污染物种类及油液

中水分和油液温度等因素对检测精度的影响较大。 电

容型传感器价格便宜、 便携性高、 测定速度快， 但其



检测出的综合指标反映的是水分、 固体颗粒及油液变

质情况， 对于油液中固体颗粒的污染程度无法单独测

出。 声学方法 （主要指超声波检测） 能够把油液中

的水滴、 气泡和颗粒区分开来， 但该传感器对 ３０ μｍ
以下颗粒不敏感， 传感器安装和超声波频率的选择是

其技术难点， 而且传感器的检测性能会因机械运转时

的振动而降低， 此外利用声学方法的污染度检测仪价

格十分昂贵［１０］。
相对于其他现场油液污染检测装置， 以滤膜为传

感元件的油液污染检测器有显著的优越性， 它既能实

现离线检测也可在线检测， 使用过程中能实现反冲清

洗， 消除了专门清洗的麻烦， 检测成本低； 另外， 油

液颜色、 水分、 气泡、 污染颗粒材质等不会对检测结

果造成影响， 测定结果可定量表示［１１］。
滤膜堵塞法采用的滤膜传感器元件如图 １ 所示。

当被污染的油液通过微孔滤膜时， 油液中的固体颗粒

会将滤膜的微孔慢慢堵塞， 在这个过程中， 如果保持

滤膜两端的压力不变， 那么流过滤膜的油液会越来越

少； 如果保持流过滤膜的流量不变， 则滤膜两端的压

力差值会越来越大。 通过检测滤膜两端的压力值或通

过的流量值， 并经过一定的转换， 可以半定量或定量

地判断油液的污染程度。

图 １　 滤膜传感元件

Ｆｉｇ １　 Ｆｉｌｔｅｒ ｍｅｍｂｒａｎｅ ｓｅｎｓｏｒ

滤膜堵塞法是一种比较适合于对油液进行污染度

在线检测的方法， 然而， 基于该方法的污染检测仪也

存在测试范围不够宽、 集成度低、 自动化程度不高等

问题。
本文作者利用计算机及机电一体化技术， 基于

ＰＬＣ 与 ＡＲＭ 处理器， 设计了一种基于滤膜堵塞原

理［１２］的在线油液污染度检测系统， 不仅可以拓宽污

染度检测范围， 而且还使系统的自动化程度以及集成

度得到提高。
根据对各种污染度检测方法的分析可知， 滤膜堵

塞法不受油液中污染物浓度、 颜色、 水分、 气泡以及

测试环境等的影响， 是一种比较适合于对油液进行污

染度在线检测的方法。 然而， 基于该方法的污染检测

仪却存在测试范围不够宽、 集成度低、 自动化程度不

高等问题。 本文的研究目的就是设计一套基于 ＰＬＣ
与 ＡＲＭ 处理器的油液污染度在线检测系统， 不仅可

以拓宽污染度检测范围， 而且还可以使系统的自动化

程度以及集成度得到提高。
１　 系统的总体方案

在线检测系统的总体方案如图 ２ 所示。 包括自动

取样系统、 恒压测试系统、 反冲洗装置、 数据采集与

处理系统以及 ＰＬＣ 自动控制系统等。

图 ２　 油液检测系统总体方案

Ｆｉｇ ２　 Ｔｈｅ ｓｃｈｅｍｅ ｏｆ ｏｉｌ ｃｏｎｔａｍｉｎａｔｉｏｎ ｔｅｓｔ ｓｙｓｔｅｍ

１􀆰 １　 自动取样系统

自动取样系统的作用是把油液从主油路吸入取样

装置。 该系统主要由阀 １、 取样缸、 配重块、 驱动电

机 １ 以及两个触碰开关组成。 取样时， 阀 １ 打开， 电

机 １ 带动配重块上升， 由于负压作用油液被吸入取样

缸。 当配重块触碰到开关 Ｋ１ 时， 电机 １ 停止， 阀 １
关闭， 完成取样的任务。 图中触碰开关 Ｋ２ 主要用于

检测取样装置是否正常回复原位。
１􀆰 ２　 恒压测试系统

测试过程需要的恒压是由配重块的自重来提供

的， 当取样完成后， 电机 １ 反转使得牵引钢丝绳与配

重块分离， 同时阀 ２ 和 ３ 打开， 这样油液就在配重块

自重产生的恒压作用下由取样缸经过微孔滤膜传感元

件进入测试缸。 通过滤膜的油液推动测试缸活塞杆移

动， 位移传感器将该位移信号转变为电信号， 通过处

理之后送入 ＡＲＭ 处理器储存， 当滤膜完全堵塞后测
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试结束。 系统油液污染度的变化会导致通过滤膜的油

液体积的显著变化。 例如， 对于有 ７００ 个 １０ μｍ 孔的

微孔滤膜来说， 当油液污染度达到 ＮＡＳ １２ 级时， 通

过滤膜的油液体积仅为 １􀆰 ５ ｍＬ， 而当系统油液污染

度为 ＮＡＳ ５ 级时， 通过滤膜的油液体积可达到 ２００
ｍＬ， 这就使得采用一种直径的测试缸在有限行程内

很难完成宽范围的油液污染度测试。 为拓宽油液污染

度检测范围， 此处测试缸设计为变径缸， 即当油液较

脏时， 用小直径缸来测试， 而当油液较干净时， 采用

大直径缸测试， 大直径缸的活塞杆为小直径缸的缸

筒， 大小缸的切换由锁紧装置实现。
１􀆰 ３　 反冲洗装置

反冲洗装置的作用是当一次测试完成后对滤膜进
行反向清洗， 为下一次测试做好准备。 关闭阀 ３， 打

开阀 ４， 由电机 ２ 带动反冲洗装置及测试缸的活塞杆

下行实现对堵塞的微孔滤膜的反向冲洗， 由触碰开关

Ｋ５ 检测该过程是否完成。 反冲洗结束后， 电机反转

一段时间停止， 反冲洗装置在弹簧作用下复位。 在进

行下一次测试之前要把取样缸上一次测试后的残余油

液排出， 此时电机 １ 反转使牵引钢丝绳与配重块分

离， 同时使阀 ２ 打开， 残余油液便排出到油路中， 通

过触碰开关 Ｋ２ 检测该过程是否完成。
１􀆰 ４　 数据采集与处理系统

数据的采集是指通过位移传感器检测测试缸活塞
杆的运动位移信号， 并将其转变为电信号， 而数据的

处理由基于 ＡＲＭ 处理器的嵌入式系统来完成， 位移

传感器把信号送给上位机 （ＡＲＭ） 中进行分析处理，
通过触摸显示屏显示测试结果， 也可以通过外接打印

机对结果进行打印， 当检测结果超过额定值时进行

报警。
１􀆰 ５　 ＰＬＣ 控制系统

ＰＬＣ 控制系统能实现油液检测系统的取样过程、
测试过程、 反冲洗过程等的自动化运行， 其功能主要

是通过控制检测系统中液压阀的开闭、 电机的正反转

并配合触碰开关来完成的， ＰＬＣ 控制系统大大提高了

油液检测的自动化。
２　 检测系统的测试流程

检测系统按图 ３ 所示的测试过程执行。

图 ３　 在线测试流程

Ｆｉｇ ３　 Ｏｎ⁃ｌｉｎｅ ｔｅｓｔｉｎｇ ｐｒｏｃｅｓｓ

系统接通电源之后， 为了保证安全及测试结果准

确起见需要在测试开始之前判断一下各个机械结构是

否归位， 即开机自检。 如果在上一次的测试中出现中

途停机终止测试的情况， 那么在本次测试时需要控制

电机带动取样缸和测试缸的活塞杆排出缸内残余油液

之后才能进行测试。 自检完成之后， 阀 １ 打开， 配重

块在电机 １ 带动下向上移动， 油液便从油路进入取样

缸。 测试开始时， 取样缸的油液在配重块自重产生的

恒压作用下通过微孔滤膜进入测试油缸， 在这个过程

中， 油液中的固体颗粒污染物逐渐堵塞滤膜， 从而引

起滤膜的流量减小。 该流量变化信号通过与测试缸活

塞杆固接的位移传感器实时传送给 ＡＲＭ 处理器。 当滤

膜完全堵塞时， 测试缸活塞杆停止运动， 此时流量减

小到接近 ０， 这也就完成了一次测试。 测试完成之后进

行滤膜反冲洗， 与此同时 ＡＲＭ 开始对接收到的位移传

感器的信号进行处理分析并给出油液的污染度检测结

果， 取样缸残余的油液排出准备下一次取样测试。
３　 控制方案

图 ４ 是在线检测系统的控制方案原理图。 可知，
检测系统的控制部分由 ＰＬＣ 控制系统和 ＡＲＭ 处理器

两大部分构成。 测试系统的运行靠 ＰＬＣ 来实现， 其

通过检测触碰开关的开闭信号以及通过 ＡＲＭ 触摸屏

选择对应的操作按键等来控制电机和电磁阀等的动

作， 从而实现整个检测过程的自动化。 具体的 ＰＬＣ
控制过程需要靠编程来完成。 ＡＲＭ 处理器实时接收

经过处理后的位移传感器的电信号， 将其转换为体积

信号， 根据已建立的体积与油液污染度之间的数学模

型［１３］， 利用 ＡＲＭ 强大的数据分析能力可确定出油液

的污染度等级及颗粒尺寸分布数值。

图 ４　 控制系统原理图

Ｆｉｇ ４　 Ｐｒｉｎｃｉｐｌｅ ｏｆ ｃｏｎｔｒｏｌ ｓｙｓｔｅｍ
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测试得到的污染度检测结果可显示、 存储或打印

等， 当该结果超过设定的目标清洁度时， 可进行超限

报警。 ＡＲＭ 嵌入式系统的使用使得系统的数据分析

和处理不需要外接计算机进行， 因而， 系统的集成化

大大提高。 同时， ＰＬＣ 与 ＡＲＭ 之间通过 ＭＡＸ２３２ 进

行串口通信， 通过触摸显示屏不仅可以对测试过程进

行控制， 也可以了解目前整个检测系统的测试状态以

及 ＰＬＣ 控制系统 （包括阀和触碰开关的开闭） 的运

行情况。 在显示屏上可以选择自动和手动 ２ 种运行方

式： 选择自动选项时， 检测系统能够按照步骤自动逐

步进行各项流程， 而且一次测试完成之后将自动进入

下一次测试过程； 手动选项需要测试人员手动逐步完

成各检测过程。 此外， ＡＲＭ 处理器还能够通过无线

传输模块与 ＰＣ 连接， 从而实现对在线检测系统的远

程监控。
４　 应用

基于该模型利用系统滤膜堵塞法对某污染油液进

行了检测， 体积变化曲线见图 ５， 检测结果见表 １。
由表 １ 数据可见测试结果与实际颗粒分布数值相差不

大， 由此表明了滤膜堵塞法检测结果的可靠性。

图 ５　 体积－时间变化曲线

Ｆｉｇ ５　 Ｖｏｌｕｍｅ⁃ｔｉｍｅ ｖａｒｉａｔｉｏｎ ｃｕｒｖｅ

表 １　 系统滤膜堵塞法检测结果

Ｔａｂｌｅ １　 Ｄｅｔｅｃｔｉｏｎ ｒｅｓｕｌｔｓ ｏｆ ｔｈｅ ｓｙｓｔｅｍ ｗｉｔｈ ｆｉｌｔｅｒ
ｍｅｍｂｒａｎｅ ｂｌｏｃｋｉｎｇ ｍｅｔｈｏｄ

尺寸

ｄ ／ mｍ
实际值 ｎ ／

（个·ｍＬ－１）
检测值 ｎ ／

（个·ｍＬ－１）
检测偏

差 ｅ ／ ％
＞１ ４ ９１３．５ ４ ８５５．９ １．２
＞５ １ ５６７．５ １ ４３３．３ ８．６
＞１０ ５２７．３ ３９９．４ ２４．２
＞１５ １９３．７ １５３．４ ２０．８
＞２５ ５２．４ ３６．９ ２９．６
＞５０ ９．８ ３．６ ６３．３

５　 结论

设计了一种油液污染在线自动检测系统， 利用滤

膜作为传感元件， 通过取样油缸实现负压吸油取样，
通过配重块的设计实现恒压测试， 通过变径测试缸的

设计拓宽了油液污染度的检测范围。 ＰＬＣ 的使用使得

系统能够实现自动取样和自动检测， 自动化得到提

高， 避免了人工干涉和二次污染对检测结果的不利影

响； 采用 ＡＲＭ 作为系统的微处理器， 并直接进行数

据处理和输出结果， 使得系统的便携性和集成度大大

提高， 同时系统更加完整、 简洁， 降低了对工作环境

的要求。
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摘要： 微孔面积比 （微孔面积与计算域面积的比值） 对微孔端面机械密封的空化效应影响区和动压效应影响区

的影响都大， 进而影响到泄漏量积分截面的选择。 使用质量守恒的 ＪＦＯ 空化边界条件建立微孔端面机械密封泄漏量数

值计算模型， 讨论微孔面积比对微孔端面机械密封泄漏量计算的影响。 结果表明： 在微孔端面密封的泄漏量计算时，
基于层流的积分方法是有一定限制的， 并不适合所有的微孔面积比， 当微孔面积比大于一定数值后， 就找不到合适的

积分截面。 对不同的微孔面积比， 可通过观察沿径向流量折线图与分布云图， 分析动压效应和空化效应对流动状态的

影响， 确定能否找到合适的积分截面。
关键词： 微孔端面机械密封； 泄漏量计算； 动压效应； 空化效应
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Ｋｅｙｗｏｒｄｓ：ｍｅｃｈａｎｉｃａｌ ｓｅａｌ ｗｉｔｈ ｍｉｃｒｏ⁃ｐｏｒｅｓ；ｌｅａｋａｇｅ ｃａｌｃｕｌａｔｉｏｎ；ｈｙｄｒｏｄｙｎａｍｉｃ ｅｆｆｅｃｔ；ｃａｖｉｔａｔｉｏｎ

　 在机械密封端面加工圆孔［１］、 斜孔［２］和其他微织

构［３］， 利用产生的动压效应和空化效应， 可实现密封

端面的非接触以降低摩擦， 还可以减少泄漏。 研究人

员对微孔端面机械密封泄漏特性进行了研究， 如潘晓

梅等［４］建立了激光加工多 （微） 孔端面机械密封的

理论分析模型， 采用数值积分法计算了泄漏量， 并分

析不同流体膜厚条件下密封面几何参数和工况参数等

因素对泄漏量的影响规律。 在计算微孔端面机械密封

的泄漏量时， 一般采用基于缝隙内层流的公式， 但在

积分截面选取时， 没有考虑在动压效应和空化效应的

影响下该公式是否适用。

吉华等人［５］考虑动压效应和空化效应的影响， 讨

论了沿着泄漏方向流量不等的原因， 并推荐了微孔端

面机械密封泄漏量计算的方法。 在实际的微孔机械密

封的泄漏量计算过程中， 由于几何模型的限定， 微孔

呈周期性排布， 计算域的大小是固定的， 所以微孔面

积比对微孔端面机械密封泄漏量计算存在影响。 本文

作者将进一步讨论微孔面积比对微孔端面机械密封泄

漏量计算的影响。
１　 泄漏量计算方法

采用与文献 ［５］ 一样的数值计算方法， 使用基

于质量守恒的 ＪＦＯ 空化边界条件［６］ 的二维层流稳态

Ｒｅｙｎｏｌｄｓ 控制方程。 数值计算中采用有限差分离散和

隐式交替迭代方法。
微孔端面机械密封的几何模型在计算时可以简化

成单个计算域———矩形控制单元［１－７］， 如图 １ 所示。



引入参数微孔面积比 Ｓｐ， 定义为微孔面积与计算域

面积的比值［３，７］。
Ｓｐ ＝ Ｓｐｏｒｅｓ ／ Ｓ ｔｏｔａｌ （１）

式中： Ｓｐｏｒｅｓ表示孔区的面积； Ｓ ｔｏｔａｌ表示计算域的面积。
图 １ 中， Ｓｐ ＝πｒ２ｐ ／ （４ｘ

２
ｌ ）。

图 １　 微孔端面机械密封的计算域

Ｆｉｇ １　 Ｔｈｅ ｃａｌｃｕｌａｔｉｏｎ ｄｏｍａｉｎ ｉｎ ｍｅｃｈａｎｉｃａｌ ｓｅａｌ ｗｉｔｈ ｍｉｃｒｏ⁃ｐｏｒｅｓ

由缝隙内层流运动出发， 密封间隙内部截面 ｚ＝ ｚ ｌ
处 （如图 ２ 所示） 的流量由压差流和剪切流共同形

成， 在沿密封环径向， 由于润滑液流体完全依靠密封

间隙间的剪切力而被引入流场， 没有沿密封环径向的

初速度， 固可以忽略剪切流。 所以泄漏量计算公式［８］

为

Ｑ ｜ Ｚ ＝ Ｚ ｌ
＝ ∫ｘｌ

０
（ －

Ｈ３

１２μ
∂Ｐ
∂Ｚ

）ｄＸ （２）

进行差分时， 将计算域在 ｚ 方向划分为 ｎ 个单元

格， ｘ 方向划分为 ｍ 个单元格。 于是泄漏量的计算公

式为

Ｑ ＝ 􀰑
ｍ

ｉ ＝ １
－
Ｈ３

ｉ， ｎ－１

１２μ
Ｐ ｉ， ｎ－２ － Ｐ ｉ， ｎ－１

Δｚ
æ

è
ç

ö

ø
÷ Δｘ （３）

由于几何条件限制， 压力梯度公式只能采用向前

差分格式离散。 式中， Ｈｉ，ｎ－１表示倒数第二根积分线

（即 ｚ 方向第 ｎ－１ 积分线）， ｘ 方向第 ｉ 个单元格处的

量纲一液膜高度； Ｐ ｉ，ｎ－１表示 ｚ 方向第 ｎ－１ 积分线， ｘ
方向第 ｉ 个单元格处的量纲一液膜压力。

图 ２　 计算域内 ｚ＝ ｚｌ 积分截面选择示意图

Ｆｉｇ ２　 Ｓｃｈｅｍａｔｉｃ ｏｆ ｔｈｅ ｉｎｔｅｇｒａｌ ｃｒｏｓｓ ｓｅｃｔｉｏｎ ｚ＝ ｚｌ

２　 微孔面积比对泄漏量计算结果的影响

文献 ［５］ 在计算泄漏量时， 建议积分截面选择

计算域进出口处倒数第二根积分线， 以避开空化效应

对泄漏量的影响。 但在实际的微孔机械密封泄漏量的

计算过程中， 由于几何模型的限定， 微孔呈周期性排

布， 计算域范围始终是固定的。 空化影响区范围、 微

孔大小和计算域范围三者又是紧密相关， 当微孔较小

时， 空化影响区较小， 计算域边界处于无空化影响

区， 积分截面不受空化影响。 但是当微孔较大时， 空

化影响区范围变大， 就可能出现计算域边界也处于空

化影响区的情况， 积分截面受到空化效应的影响进而

影响到泄漏量计算结果的准确性。
计算参数如表 １ 所示。 计算域的大小保持不变，

孔径变化， 以获得不同的微孔面积比 Ｓｐ 值， 并依据

前述方法得到量纲一泄漏量 Ｑ， 做出泄漏量随 Ｓｐ 变

化折线图， 如图 ３ 所示。 文献 ［ ９］ 中也有近似

结论。

表 １　 计算参数

Ｔａｂｌｅ １　 Ｐａｒａｍｅｔｅｒｓ ｆｏｒ ｔｈｅ ｎｕｍｅｒｉｃａｌ ｃａｌｃｕｌａｔｉｏｎ
参数 数值 参数 数值

内径 ｒｉ ／ ｍｍ ２１．５ 空化压力 ｐｃ ／ ＭＰａ ０．０９
外径 ｒｏ ／ ｍｍ ２４．５ 大气压力 ｐａ ／ ＭＰａ ０．１

计算域半边长

ｘ ｌ ／ ｍｍ １．５ 内压 ｐ ｉ ／ ＭＰａ ０．１

孔径 ｒｐ ／ ｍｍ ０．０５～１．４５ 外压 ｐｏ ／ ＭＰａ ０．１
最大孔深 ｈｐ ／ μｍ １０ 收敛残差 １０－４

液膜厚度 ｈ０ ／ μｍ ４ 转速 ｎ ／ （ ｒ·ｍｉｎ－１） ６００
黏度 μ ／ （Ｐａ·ｓ） ０．００３ ５

图 ３　 泄漏量随 Ｓｐ 变化情况

Ｆｉｇ ３　 Ｌｅａｋａｇｅ ｃｈａｎｇｅｓ ｗｉｔｈ Ｓ ｐ

从图 ３ 中可看到， 随 Ｓｐ 值的增大， 量纲一泄漏
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量的变化趋势可分为 ３ 个阶段， 对应 Ｓｐ 值的范围为：
０～３０％， ３０％～ ５０％， ＞５０％。 第一阶段， 随着 Ｓｐ 值

的增大泄漏量缓慢增加， 但量纲一泄漏量 Ｑ 值较小，
变化幅度也小， 说明 Ｓｐ 值在 ０～ ３０％范围内， 泄漏量

计算所选择的积分线， 远离孔区且几乎不受动压效应

的影响， 因此第一阶段可以看成无空化影响区。 第二

阶段， 泄漏量曲线的斜率有所增加， 曲线的震荡有所

增加， 但相对仍比较稳定， 说明 Ｓｐ 值在 ３０％ ～ ５０％
范围内， 泄漏量积分线可能受到空化现象、 动压效应

的复合影响， 所以计算得到的泄漏趋势增大。 第三阶

段， Ｓｐ 值大于 ５０％， 泄漏量曲线剧烈震荡， 这是因

为计算域太小， 计算域两边已经与内部微孔太过接

近， 泄漏量积分线处于复杂环境。
３　 微孔面积比对积分截面选择的影响

为进一步探究泄漏量计算方法与微孔面积比 Ｓｐ 之

间的关系， 采用表 １ 中的参数进行了数值模拟实验。
计算域的大小保持不变以确保步长不变保证计算精度，
通过改变孔径大小的方式获得不同的微孔面积比 Ｓｐ

值， 分别作出 Ｓｐ 值为 ３０％、 ５０％和 ７０％时沿径向流量

分布云图及对应沿径向流量折线图， 见图 ４—６。

图 ４　 Ｓｐ ＝ ３０％时沿径向流量分布云图 （ａ） 和折线图 （ｂ）
Ｆｉｇ ４　 Ｃｏｎｔｏｕｒ （ａ） ａｎｄ ｐｌｏｔ （ｂ） ｏｆ ｔｈｅ ｄｉｍｅｎｓｉｏｎｌｅｓｓ ｆｌｏｗ

ｄｉｓｔｒｉｂｕｔｉｏｎ ａｌｏｎｇ ｒａｄｉａｌ ｄｉｒｅｃｔｉｏｎ ａｔ Ｓｐ ＝ ３０％

图 ５　 Ｓｐ ＝ ５０％时沿径向流量分布云图 （ａ） 和折线图 （ｂ）
Ｆｉｇ ５　 Ｃｏｎｔｏｕｒ （ａ） ａｎｄ ｐｌｏｔ （ｂ） ｏｆ ｔｈｅ ｄｉｍｅｎｓｉｏｎｌｅｓｓ ｆｌｏｗ

ｄｉｓｔｒｉｂｕｔｉｏｎ ａｌｏｎｇ ｒａｄｉａｌ ｄｉｒｅｃｔｉｏｎ ａｔ Ｓｐ ＝ ５０％

图 ６　 Ｓｐ ＝ ７０％时沿径向流量分布云图 （ａ） 和折线图 （ｂ）
Ｆｉｇ ６　 Ｃｏｎｔｏｕｒ （ａ） ａｎｄ ｐｌｏｔ （ｂ） ｏｆ ｔｈｅ ｄｉｍｅｎｓｉｏｎｌｅｓｓ ｆｌｏｗ

ｄｉｓｔｒｉｂｕｔｉｏｎ ａｌｏｎｇ ｒａｄｉａｌ ｄｉｒｅｃｔｉｏｎ ａｔ Ｓｐ ＝ ７０％
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从图 ４ （ｂ） 可以看出， 当 Ｓｐ ＝ ３０％时， 沿径向
流量在中间区域并不稳定， 所以不能准确表示出泄漏
量， 但是在入口和出口都明显有一段径向流量很稳
定， 计算域进出口边界已经位于无空化影响区。 从图
４ （ ａ） 可以看出， 径向流量大致呈中心对称分布，
在孔区流量变化较大， 在靠近计算域两侧边界的流动
稳定， 可以作为泄漏量的计算区域。

图 ５ 显示， 当 Ｓｐ ＝ ５０％， 进出口已经没有稳定的
径向流量积分区域， 流量等值线密集， 积分截面在空
化效应和动压效应的部分影响下。 虽然折线图 ５ （ｂ）
中， 靠近计算域边界流量变化较小且保持稳定， 但是
从图 ５ （ａ） 所示的流量分布云图中可以看到， 边界
处的流量等值线已经有较密集分布， 并且从图 ３ 中可
知， 在 Ｓｐ ＝ ５０％附近， 泄漏量值变化大， 泄漏量曲线
斜率较高， 说明此时 Ｓｐ 是影响泄漏量计算的主要因
素之一。 所以在 Ｓｐ ＝ ５０％时， 计算域边界积分所得泄
漏量不准确。

图 ６ （ｂ） 显示， 径向流量完全震荡， 图 ６ （ ａ）
显示， 靠近计算域的边界也有流量等值线大量分布，
表明整个计算域都处于空化效应和动压效应的影响
下， 没有稳定的流动区域， 对于第 １ 部分中的积分方
法， 已经找不到合适的积分截面。
４　 结论

（１） 在微孔端面密封的泄漏量计算时， 基于层
流的积分方法是有一定限制的， 并不适合所有的微孔
面积比 Ｓｐ， 可以通过观察沿径向流量折线图与分布
云图， 分析动压效应和空化效应对流动状态的影响，
确定是否可以能够找到合适的积分截面。

（２） 在文中计算条件下， 当 Ｓｐ≤３０％时， 计算
域进出口边界处于无空化区， 可以选择靠近计算域边
界处作为积分截面； 当 ３０％≤Ｓｐ ＜５０％， 边界处的流

量已经震荡， 应采用结论 （１） 仔细辨别。 当 Ｓｐ ≥
５０％， 空化影响区已经覆盖了整个计算域， 不能在计
算域中找到无空化影响的积分截面。
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摘要： 采用有限元分析软件 ＡＮＳＹＳ 研究 ２０ ｔ 挖掘机铲斗油缸用 Ｙ 形圈在一个往复运动周期内、 不同热源作用下

的温度分布； 采用控制变量法分析各因素 （介质压力、 往复运动速度、 介质温度等） 对 Ｙ 形圈温度场的影响。 结果表

明： 只考虑摩擦生热时， 最高温度出现在 Ｙ 形圈密封唇口处， 考虑机械滞后生热时， 最高温度出现在 Ｙ 形圈根部较厚

的部位， 且在一定环境温度下摩擦生热对 Ｙ 形圈最高温度的影响较大； 相比于介质压力， 活塞杆往复运动速度对 Ｙ 形

圈最高温度的影响更为显著， 在只考虑机械滞后生热时， 油液温度对 Ｙ 形圈最高温度的影响较大， 介质压力和往复速

度对 Ｙ 形圈最高温度的影响较小。
关键词： Ｙ 形圈； 温度场； 温度控制
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ｔｕｒｅ ｏｆ Ｙ⁃ｒｉｎｇ ｉｓ ｌａｒｇｅｒ ｔｈａｎ ｔｈａｔ ｏｆ ｍｅｃｈａｎｉｃａｌ ｈｙｓｔｅｒｅｓｉｓ ｈｅａｔ．Ａｓ ｃｏｍｐａｒｅｄ ｔｏ ｔｈｅ ｅｆｆｅｃｔ ｏｆ ｍｅｄｉｕｍ ｐｒｅｓｓｕｒｅ，ｔｈｅ ｅｆｆｅｃｔ ｏｆ
ｒｅｃｉｐｒｏｃａｔｉｎｇ ｍｏｖｅｍｅｎｔ ｓｐｅｅｄ ｏｆ ｔｈｅ ｐｉｓｔｏｎ ｒｏｄ ｉｓ ｍｏｒｅ ｓｉｇｎｉｆｉｃａｎｔ ｔｏ ｔｈｅ ｍａｘｉｍｕｍ ｔｅｍｐｅｒａｔｕｒｅ ｏｆ ｔｈｅ Ｙ⁃ｒｉｎｇ．Ｗｈｅｎ ｏｎｌｙ
ｃｏｎｓｉｄｅｒｉｎｇ ｔｈｅ ｍｅｃｈａｎｉｃａｌ ｈｙｓｔｅｒｅｓｉｓ ｈｅａｔ，ｔｈｅ ｍａｘｉｍｕｍ ｔｅｍｐｅｒａｔｕｒｅ ｏｆ Ｙ⁃ｒｉｎｇ ｉｓ ｌａｒｇｅｌｙ ｉｎｆｌｕｅｎｃｅｄ ｂｙ ｏｉｌ ｔｅｍｐｅｒａｔｕｒｅ，
ａｎｄ ｌｅｓｓ ｉｎｆｌｕｅｎｃｅｄ ｂｙ ｍｅｄｉｕｍ ｐｒｅｓｓｕｒｅ ａｎｄ ｒｅｃｉｐｒｏｃａｔｉｎｇ ｍｏｖｅｍｅｎｔ ｓｐｅｅｄ．

Ｋｅｙｗｏｒｄｓ：Ｙ⁃ｒｉｎｇ；ｔｅｍｐｅｒａｔｕｒｅ ｆｉｅｌｄ；ｔｅｍｐｅｒａｔｕｒｅ ｃｏｎｔｒｏｌ

　 密封失效往往是引起机械设备整机故障的原因，
密封件常见失效形式有唇边和根部磨损、 间隙咬伤、
扭曲翻转、 热损坏等［１］。 由于橡塑材料的导热性较

差， 因此密封件在工作过程中， 由于摩擦生热和机械

滞后生热的共同作用， 使得积累在密封件内部的热量

无法传出， 密封系统温度升高， 严重影响密封件性能

和使用寿命［２］。 通过对密封件温度场进行研究， 可以

了解使密封系统温度过高的主要因素， 进而提出有效

控制密封系统温度的措施， 对提高密封件性能和使用

寿命具有重要意义。
本文作者采用有限元分析软件 ＡＮＳＹＳ， 对 ２０ ｔ

挖掘机铲斗油缸用 Ｙ 形密封圈的温度场、 影响 Ｙ 形

圈最高温度的因素以及控制密封圈温度过高的主要措

施进行了研究。
１　 橡塑密封元件温度场分析理论基础

１􀆰 １　 橡塑密封元件热传导微分方程

根据传热学理论， 橡塑密封元件温度场 ｔ 满足有

内热源三维各向同性瞬态热传导微分方程 （直角坐

标系） ［３］：
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式中： λ 为橡塑密封材料导热系数， Ｗ ／ （ｍ·℃）； ρ
为材料密度， ｋｇ ／ ｍ３； ｃ 为材料比热容， Ｊ ／ （ｋｇ·℃）；
t为时间， ｓ； Ｑ 为密封圈内部产生的热量。
１􀆰 ２　 机械滞后生热率及摩擦生热热流密度

根据文献 ［４］， 在一个往复运动周期中， 由于
机械滞后而产生的热量［４］为

Ｑ＝πε２Ｅ１ ｔａｎα （２）
式中： Ｑ 为机械滞后产生的热量； ε 为节点的最大应
变； Ｅ１ 为材料存储弹性模量， ＭＰａ； ｔａｎα 为损耗因

子。
则单位时间内由于机械滞后生热而产生的热量即

机械滞后生热率为

ｑ＝
πε２Ｅ１ ｔａｎα

Ｔ
（３）

式中： ｑ 为滞后生热率， Ｗ ／ ｍ３； Ｔ 为油缸往复运动周

期， ｓ。
密封圈工作过程中， 由于对偶件摩擦而产生的热

流密度为
ｑａ ＝μσｖ （４）

式中： ｑａ 为摩擦热流密度， Ｗ ／ ｍ２； μ 为摩擦因数； σ
为最大接触压力， ＭＰａ； ｖ 为对偶件的相对滑动速度，
ｍ ／ ｓ。
１􀆰 ３　 对流换热边界条件

密封圈在工作过程中， 与液压油之间发生对流换
热［５］， 对流换热的热流密度 ｑ 为

ｑ＝ ｈ （ ｔ ｆ－ｔｗ） （５）
式中： ｔ ｆ 为介质温度 （℃）； ｔｗ 为与介质相接触的密

封 圈 表 面 温 度 （℃）； ｈ 为 对 流 换 热 系 数

（Ｗ ／ （ｍ２·℃））。
２　 Ｙ 形圈温度场分析

机械滞后生热率与摩擦热流密度的计算是以密封
结构应力分析结果为基础的， 所以在进行 Ｙ 形圈温

度场分析之前， 首先需要进行密封结构接触分析。
２􀆰 １　 Ｙ 形圈接触分析

Ｙ 形圈接触分析属于典型的非线性问题， 既包含
由材料引起的材料非线性， 又包含由大变形引起的几

何非线性， 还包含由接触引起的边界非线性［６－７］。
所研究的 ２０ ｔ 挖掘机铲斗油缸工作压力为 ３４􀆰 ３

ＭＰａ， 往复运动速度 ｖ ＝ ０􀆰 ６ ｍ ／ ｓ， 工作温度为－２０ ～
１２０℃， 活塞杆直径为 ８０ ｍｍ， 工作行程 ｌ ＝ １ １２０
ｍｍ。 根据 ＧＢＴ １０７０８􀆰 １⁃２０００， 所选用的 Ｙ 形圈的截

面尺寸如图 １ 所示。

图 １　 Ｙ 形圈截面尺寸

Ｆｉｇ １　 Ｔｈｅ ｃｒｏｓｓ⁃ｓｅｃｔｉｏｎａｌ ｄｉｍｅｎｓｉｏｎ ｏｆ ｔｈｅ Ｙ⁃ｒｉｎｇ （ｍｍ）

接触分析时， 约束及载荷的施加分为 ３ 个载荷

步， 第一个载荷步为在活塞杆和缸筒的 Ｘ 方向各施

加一个位移来模拟 Ｙ 形圈的预压缩量， 第二个载荷

步在 Ｙ 形圈与油液相接触的部分施加均布压强来模

拟其在工作过程中所受的油压， 第三个载荷步为使活

塞杆向上移动一段位移， 模拟 Ｙ 圈与活塞杆的相对

滑动过程。
２０ ｔ 挖掘机铲斗油缸活塞杆用 Ｙ 形密封圈接触分

析接触应力云图如图 ２ 所示。 可以看出， 加载后 Ｙ
形圈最大接触应力 σ ＝ ３４􀆰 ８ ＭＰａ， 出现在密封唇口

处。

图 ２　 Ｙ 圈接触应力云图

Ｆｉｇ ２　 Ｔｈｅ ｃｏｎｔａｃｔ ｓｔｒｅｓｓ ｃｌｏｕｄ ｏｆ ｔｈｅ Ｙ⁃ｒｉｎｇ

２􀆰 ２　 Ｙ 形圈温度场分析

２􀆰 ２􀆰 １　 Ｙ 形圈有限元模型的建立

为了更直观地显示 Ｙ 形圈的温度分布， 仅建立

其三维模型。 选择具有温度自由度的八节点六面体单

元 ＳＯＬＩＤ７０ 单元， 自由网格划分， 由于 Ｙ 形圈具有

轴对称性， 为了节省计算机资源， 只截取其 １ ／ ２ 模型

进行计算， Ｙ 形圈有限元模型如图 ３ 所示。

图 ３　 Ｙ 圈温度场分析有限元模型

Ｆｉｇ ３　 Ｔｈｅ ｆｉｎｉｔｅ ｅｌｅｍｅｎｔ ｍｏｄｅｌ ｏｆ ｔｈｅ Ｙ⁃ｒｉｎｇ
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２􀆰 ２􀆰 ２　 Ｙ 圈材料热物理特性参数以及热载荷的确定

研究的 Ｙ 形圈材料为聚氨酯， 其密度为 １ ２００
ｋｇ ／ ｍ３， 在环境温度为 ２０ ℃ 时， 导热系数为 ０􀆰 ２４
Ｗ ／ （ｍ·Ｋ）， 比热容为 １７０ Ｊ ／ （ｋｇ·Ｋ）， 存储弹性模
量 Ｅ１ 为 ４７􀆰 ６ ＭＰａ， 损耗因子 ｔａｎα 为 ０􀆰 ０３， 有润滑时
Ｙ 形圈与缸筒之间的摩擦因数为 ０􀆰 ０３。

机械滞后生热率为

ｑ＝
πε２Ｅ１ ｔａｎα

Ｔ
＝
π

σ
Ｅ１

æ

è
ç

ö

ø
÷

２

Ｅ１ ｔａｎα

２ｌ
ｖ

＝πσ２ｖｔａｎα
２ｌＥ１

＝

６．４×１０５（Ｗ ／ ｍ３）
摩擦生热热流密度为
ｑａ ＝μσｖ＝ ６．２６×１０５（Ｗ ／ ｍ２）

２􀆰 ２􀆰 ３　 Ｙ 形圈温度场分析

在温度场分析中， 将机械滞后生热率作为体载荷
施加于模型上， 在密封件与活塞杆接触的面上施加摩

擦生热率， 在与液压油接触的表面施加对流换热边界

条件， 定义环境温度为 ２０ ℃。 设置求解时间为 ５０ ｓ，
载荷为阶跃形式。

当油压为 ３４􀆰 ３ ＭＰａ， 相对滑动速度 ｖ ＝ ０􀆰 ６ ｍ ／ ｓ，
油液温度为 ２０ ℃时， Ｙ 形圈在只考虑摩擦生热、 时

间节点为 ５０ ｓ 时的温度分布如图 ４ 所示， 只考虑机械

滞后生热时的温度分布如图 ５ 所示， 既考虑摩擦生热

又考虑滞后生热时的温度场分布如图 ６ 所示。

图 ４　 只考虑摩擦生热时 Ｙ 圈在 ５０ ｓ 时的温度分布
Ｆｉｇ ４　 Ｔｈｅ ｔｅｍｐｅｒａｔｕｒｅ ｄｉｓｔｒｉｂｕｔｉｏｎ ｏｆ ｔｈｅ Ｙ⁃ｒｉｎｇ ｉｎ ５０ ｓ

ｗｈｅｎ ｏｎｌｙ ｃｏｎｓｉｄｅｒｉｎｇ ｔｈｅ ｆｒｉｃｔｉｏｎａｌ ｈｅａｔ

图 ５　 只考虑机械滞后生热时 Ｙ 圈在 ５０ ｓ 时的温度分布
Ｆｉｇ ５　 Ｔｈｅ ｔｅｍｐｅｒａｔｕｒｅ ｄｉｓｔｒｉｂｕｔｉｏｎ ｏｆ ｔｈｅ Ｙ⁃ｒｉｎｇ ｉｎ ５０ ｓ ｗｈｅｎ

ｏｎｌｙ ｃｏｎｓｉｄｅｒｉｎｇ ｔｈｅ ｍｅｃｈａｎｉｃａｌ ｈｙｓｔｅｒｅｓｉｓ ｈｅａｔ

图 ６　 同时考虑摩擦和滞后生热时 Ｙ 圈在 ５０ ｓ 时的温度分布

Ｆｉｇ ６　 Ｔｈｅ ｔｅｍｐｅｒａｔｕｒｅ ｄｉｓｔｒｉｂｕｔｉｏｎ ｏｆ ｔｈｅ Ｙ⁃ｒｉｎｇ ｉｎ ５０ ｓ ｗｈｅｎ
ｃｏｎｓｉｄｅｒｉｎｇ ｂｏｔｈ ｆｒｉｃｔｉｏｎ ｈｅａｔ ａｎｄ ｍｅｃｈａｎｉｃａｌ
ｈｙｓｔｅｒｅｓｉｓ ｈｅａｔ

可以看出， 只考虑摩擦生热时， Ｙ 形圈最高温度

为 ５８􀆰 ０７ ℃， 出现在 Ｙ 形密封圈密封唇口处， 只考虑

机械滞后生热时， Ｙ 形圈最高温度为 ２０􀆰 ０５ ℃， 发生

在 Ｙ 形圈内部靠近根部较厚的地方， 这是由于橡塑

材料存在黏弹性， 其变形 “滞后” 于载荷而产生滞

后生热率， 再加上其导热系数又较小， 使聚集在密封

圈内部的热量不易传递出去， 因此在 Ｙ 形圈根部较

厚的地方温度较高； 在既考虑摩擦生热又考虑机械滞

后生热时， Ｙ 形圈最高温度为 ５８􀆰 １１ ℃， 同样出现在

Ｙ 形密封圈唇口处， 最高温度比介质温度高大约

３８􀆰 １１ ℃； 此外， 在只考虑摩擦生热与同时考虑摩擦

和机械滞后生热时， Ｙ 形圈温度分布几乎相同， 这是

因为由机械滞后生热而引起的 Ｙ 形圈温升很小。
３　 Ｙ 形圈温度场的影响因素

当活塞杆往复运动速度为 ０􀆰 ６ ｍ ／ ｓ， 油液温度为

２０ ℃时， Ｙ 形圈最高温度随介质压力的变化趋势如

图 ７ 所示。 当介质压力为 ３４􀆰 ３ ＭＰａ， 油液温度为 ２０
℃时， Ｙ 形圈最高温度随往复速度的变化趋势如图 ８
所示。 在往复速度为 ０􀆰 ６ ｍ ／ ｓ， 压力为 ３４􀆰 ３ ＭＰａ， Ｙ
形圈最高温度随油液温度的变化规律如图 ９ 所示。

图 ７　 最高温度随介质压力的变化趋势 （ｖ＝ ０􀆰 ６ ｍ ／ ｓ，
ｔｏｉｌ ＝ ２０℃）

Ｆｉｇ ７　 Ｖａｒｉａｔｉｏｎ ｏｆ ｍａｘｉｍｕｍ ｔｅｍｐｅｒａｔｕｒｅ ｗｉｔｈ ｍｅｄｉｕｍ ｐｒｅｓｓｕｒｅ ａｔ
ｒｅｃｉｐｒｏｃａｔｉｎｇ ｓｐｅｅｄ ｏｆ ０􀆰 ６ ｍ ／ ｓ ａｎｄ ｏｉｌ ｔｅｍｐｅｒａｔｕｒｅ ｏｆ ２０ ℃
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图 ８　 最高温度随往复运动速度的变化趋势 （ｐ＝ ３４􀆰 ３ ＭＰａ，
ｔｏｉｌ ＝ ２０ ℃）

Ｆｉｇ ８　 Ｖａｒｉａｔｉｏｎ ｏｆ ｍａｘｉｍｕｍ ｔｅｍｐｅｒａｔｕｒｅ ｗｉｔｈ ｒｅｃｉｐｒｏｃａｔｉｎｇ
ｓｐｅｅｄ ａｔ ｍｅｄｉｕｍ ｐｒｅｓｓｕｒｅ ｏｆ ３４􀆰 ３ ＭＰａ ａｎｄ
ｏｉｌ ｔｅｍｐｅｒａｔｕｒｅ ｏｆ ２０ ℃

图 ９　 最高温度随油液温度的变化趋势 （ｐ＝ ３４􀆰 ３ ＭＰａ，
ｖ＝ ０􀆰 ６ ｍ ／ ｓ）

Ｆｉｇ ９　 Ｖａｒｉａｔｉｏｎ ｏｆ ｍａｘｉｍｕｍ ｔｅｍｐｅｒａｔｕｒｅ ｗｉｔｈ ｏｉｌ ｔｅｍｐｅｒａｔｕｒｅ
ａｔ ｍｅｄｉｕｍ ｐｒｅｓｓｕｒｅ ｏｆ ３４􀆰 ３ ＭＰａ ａｎｄ ｒｅｃｉｐｒｏｃａｔｉｎｇ
ｓｐｅｅｄ ｏｆ ０􀆰 ６ ｍ ／ ｓ

从图 ７、 图 ８ 和图 ９ 可以看出： 相比于介质压力，
活塞杆往复运动速度对 Ｙ 形圈最高温度的影响更为

显著， Ｙ 形密封圈的最高温度与往复运动速度几乎呈

线性关系， 这是因为， 从摩擦热流密度和机械滞后生

热率的计算公式可以看出， 在介质压力和温度不变的

情况下， 摩擦热流密度和机械滞后生热率与往复运动

速度成正比关系； 另外， 只考虑机械滞后生热时， 相

比于往复速度和介质压力， Ｙ 形圈最高温度随油液温

度的变化较为显著， 这是因为， 根据文献 ［８］， 当

油液温度升高时， 橡塑材料的存储弹性模量会降低，
损耗因子会增加［８］， 因此当油液温度升高时， 机械滞

后生热率会显著升高； 此外， 从图 ９ 可知， 当油液温

度升高时， Ｙ 形圈最高温度与油液温度的差值越来越

小 （但变化不大）， 这是因为油液温度升高时， Ｙ 形

圈的导热系数和比热容都增大， 与油液之间的对流换

热系数也增大， Ｙ 形圈的导热和储热能力均有所增

加， 因此其温升变小。
无论是由哪种因素引起 Ｙ 形圈的温度过高， 其

结果均会引起密封圈老化、 失去弹性甚至断裂等严重

后果， 因此在工作过程中要根据实际工作和使用条

件， 尽量选择合适的密封材料与结构， 使密封圈在满

足工作要求的前提下最高温度最小。
４　 结论

（１） 只考虑摩擦生热时 Ｙ 形圈最高温度出现在

Ｙ 形圈密封唇口处， 只考虑机械滞后生热时， Ｙ 形圈

最高温度出现在 Ｙ 形圈根部较厚的部位， 且摩擦生

热对 Ｙ 形圈最高温度的影响较大。
（２） 相比于介质压力， 往复运动速度对 Ｙ 形圈

最高温度的影响较为显著， Ｙ 形圈最高温度与往复运

动高速度几乎呈线性关系。
（３） 只考虑摩擦生热时， 相比于介质压力， Ｙ 形

圈最高温度受往复运动速度和油液温度的影响较大，
而只考虑机械滞后生热时， Ｙ 形圈最高温度受油液温

度的影响较大， 受往复运动速度和介质压力的影响

较小。
（４） 引起密封系统温度过高的主要因素是油液

温度和油液纯净度， 因此可通过控制油液的温度来间

接控制密封系统的温度。
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摘要： 利用 Ｓｔｒｉｂｅｃｋ 曲线和 Ｈａｍｒｏｃｋ⁃Ｄｏｗｓｏｎ 的最小油膜厚度计算公式， 分析速度与润滑油量和摩擦力的关系。 分

析结果表明： 在一定工况下， 当速度由小到大变化时， 滚动直线导轨副的润滑状态会经历边界润滑、 混合润滑和弹流

润滑 ３ 个阶段， 摩擦力先减小后增大； 润滑油量越多， 直线导轨副在相对较好的润滑状态下工作， 摩擦力就越小。 通

过滚动直线导轨副综合性能试验台， 研究速度与润滑油量对滚动直线导轨副摩擦力的影响。 结果表明： 在高速运行

下， 速度对摩擦力影响较大； 同时在注油量不断增加至注满的过程中， 摩擦力大小先急剧变小， 然后摩擦力曲线变化

趋于平缓， 此时的供油量即为最合适的润滑油量。
关键词： 滚动直线导轨副； 摩擦力； 速度； 润滑量
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ｗｉｌｌ ｄｅｃｒｅａｓｅ．Ｔｈｅ ｅｘｐｅｒｉｍｅｎｔｓ ｗｅｒｅ ｃａｒｒｉｅｄ ｏｕｔ ｏｎ ｔｈｅ ｔｅｓｔ ｂｅｎｃｈ ｆｏｒ ｃｏｍｐｒｅｈｅｎｓｉｖｅ ｐｅｒｆｏｒｍａｎｃｅ ｏｆ ｒｏｌｌｉｎｇ ｌｉｎｅａｒ ｇｕｉｄｅ ｔｏ
ｓｔｕｄｙ ｔｈｅ ｉｎｆｌｕｅｎｃｅ ｏｆ ｓｐｅｅｄ ａｎｄ ｏｉｌ ｓｕｐｐｌｙ ｏｎ ｔｈｅ ｆｒｉｃｔｉｏｎ ｆｏｒｃｅ ｏｆ ｒｏｌｌｉｎｇ ｌｉｎｅａｒ ｇｕｉｄｅ．Ｉｔ ｉｓ ｆｏｕｎｄ ｔｈａｔ ｓｐｅｅｄ ｈａｓ ａ ｇｒｅａｔ ｉｍ⁃
ｐａｃｔ ｏｎ ｆｒｉｃｔｉｏｎ ｆｏｒｃｅ ｕｎｄｅｒ ｔｈｅ ｈｉｇｈ⁃ｓｐｅｅｄ ｏｐｅｒａｔｉｏｎ．Ｗｉｔｈ ｔｈｅ ｃｏｎｔｉｎｕｏｕｓ ｉｎｃｒｅａｓｅｓ ｏｆ ｏｉｌ ｓｕｐｐｌｙ，ｔｈｅ ｆｒｉｃｔｉｏｎ ｆｏｒｃｅ ｉｓ ｄｅ⁃
ｃｒｅａｓｅｄ ｑｕｉｃｋｌｙ ｆｉｒｓｔ ａｎｄ ｔｈｅｎ ｔｈｅ ｆｒｉｃｔｉｏｎ ｆｏｒｃｅ ｃｕｒｖｅ ｂｅｃｏｍｅｓ ｆｌａｔ．Ｔｈｅ ｏｉｌ ｓｕｐｐｌｙ ａｍｏｕｎｔ ａｔ ｔｈｅ ｆｌａｔ ｂｅｇｉｎｎｉｎｇ ｓｔａｇｅ ｏｆ ｆｒｉｃ⁃
ｔｉｏｎ ｆｏｒｃｅ ｃｕｒｖｅ ｉｓ ｔｈｅ ｏｐｔｉｍａｌ ｌｕｂｒｉｃａｔｉｏｎ ｑｕａｎｔｉｔｙ．

Ｋｅｙｗｏｒｄｓ：ｒｏｌｌｉｎｇ ｌｉｎｅａｒ ｇｕｉｄｅ；ｆｒｉｃｔｉｏｎ ｆｏｒｃｅ；ｓｐｅｅｄ；ｌｕｂｒｉｃａｔｉｏｎ ｑｕａｎｔｉｔｙ

　 摩擦性能在滚动直线导轨副中非常重要， 会影响

导轨副的各个方面， 包括承载力、 刚度、 运动精度以

及使用寿命等。 采取合适的润滑措施可以有效地减少

摩擦， 改善其使用性能。 影响直线导轨副摩擦力的因

素较多， 其中， 不同量润滑剂下直线导轨副中摩擦力

的波动直接影响其运动的流畅性和平稳性， 不同运行

速度下的导轨副摩擦力区别也非常大。 因此， 研究速

度对导轨副摩擦力的影响以及确定导轨副所处润滑状

态， 对于科学地减少摩擦和提高直线导轨副产品质

量， 提升数控机床的动态性能和指导各主机厂降低润

滑成本， 具有重要的意义。
国内外对直线导轨副的摩擦力产生机制探讨的相

关文献较多。 在摩擦性能的理论研究方面， ＫＡＳＥＩ［４］

利用赫兹弹性接触理论推导滚动轴承的摩擦力计算公

式； ＳＵＧＩＯＫＡ 和 ＫＡＴＯ ［５］通过探究直线运动球轴承

的摩擦性能， 发现摩擦力成周期性波动； 孙健利［６］、
刘建素等［７］针对不同接触状态推导出导轨副摩擦力的

计算公式； 张朝辉和孙健利［８］基于弹流润滑理论对导

轨副的摩擦力进行了分析。 但是关于滑动速度、 载



荷、 温度、 振动等参数对摩擦力的影响较少［９－１０］。 另

外， 润滑对导轨副的摩擦性能影响非常大， 但是这一
方面也鲜有理论研究， 也没有相关的试验探讨， 因此
缺少对工程实际的指导。

本文作者基于对滚动直线导轨副摩擦力的理论分
析和滚动直线导轨副润滑状态的分析， 研究直线导轨
副在不同润滑油量以及运行速度下摩擦力变化的趋势
和原因， 并通过试验探讨润滑油量和运行速度对导轨
副的影响。
１　 滚动直线导轨副摩擦力的理论分析
１􀆰 １　 滚动直线导轨副的总摩擦力

导轨副产生摩擦力的原因因导轨和滑块结构参数
和使用状态的差异比较复杂， 其摩擦机制［１］如图 １ 所
示。 其中， 导轨副摩擦力的一个主要组成部分是滚动
摩擦力。

图 １　 滚动直线导轨副摩擦机制

Ｆｉｇ １　 Ｆｒｉｃｔｉｏｎ ｍｅｃｈａｎｉｓｍ ｏｆ ｒｏｌｌｉｎｇ ｌｉｎｅａｒ ｇｕｉｄｅ

在导轨副工作过程集中摩擦机制是共同起作用
的， 各种机制是互相耦合的， 因此， 简单地把各种机
制产生的摩擦力矩叠加起来的方法是不科学的［２］。 在
润滑条件下滚动直线导轨副的总摩擦力［３］为

　 　 ＦＸｎ
＝ ∫Ｂｎ

－Ｂｎ

∫Ａｎ
－Ａｎ

τＸｎＺｎ
Ｚｎ ＝ ｈｎ

ｄ ｉｎｄ ｊｎ ＝ ∫Ｂｎ

－Ｂｎ

∫Ａｎ
－Ａｎ

∂ Ｐｎ

∂ｉｎ

ｈｎ

２
＋
ηｖｎ（ｕ２ － ｕ１）

ｈｎ

æ

è
ç

ö

ø
÷ ｄ ｉｎｄ ｊｎ （ｎ ＝ ｉＬ， ｉＲ， ｏＬ， ｏＲ） （１）

ＦＹｎ
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∫Ａｎ
－Ａｎ

τＹｎＺｎ
Ｚｎ ＝ ｈｎ

ｄ ｉｎｄ ｊｎ ＝ ∫Ｂｎ

－Ｂｎ

∫Ａｎ
－Ａｎ

∂ Ｐｎ

∂ｊｎ

ｈｎ

２
＋
ηｖｎ（ｖ２ － ｖ１）

ｈｎ

æ

è
ç

ö

ø
÷ ｄ ｉｎｄ ｊｎ （ｎ ＝ ｉＬ， ｉＲ， ｏＬ， ｏＲ） （２）

式中： τＸｎＺｎ
和 τＹｎＺｎ

指的是分别在 Ｘｎ－Ｙｎ和 Ｙｎ－Ｚｎ平面上

的摩擦剪应力； ｉｎ和 ｊｎ指的是在 Ｘｎ －Ｙｎ平面上的任一

点； Ｐｎ指的是接触处的流体压力； ｈｎ 指的是油膜厚

度； ηｖｎ指的是油的黏度； Ａｎ和 Ｂｎ指的是椭圆形接触

处的长短半轴； ｕ２ 和 ｕ１ 指的是在 Ｘｎ方向上的速度；
ｖ２ 和 ｖ１ 指的是在 Ｙｎ方向上的速度。

由式 （１）、 （２） 可知， 摩擦力和油膜厚度以及

速度是相关的。
１􀆰 ２　 油量和速度对摩擦力的影响

１􀆰 ２􀆰 １　 速度对滚动直线导轨副摩擦力的影响

摩擦力大小的变化归根到底是摩擦因数的变化。
图 ２ 示出了动力黏度、 速度、 载荷与摩擦因数的

关系。

图 ２　 Ｓｔｒｉｂｅｃｋ 曲线与润滑规律 （η 是动力黏度，
ｖ 是速度， ｐ 是载荷）

Ｆｉｇ ２　 Ｓｔｒｉｂｅｃｋ ｃｕｒｖｅ ａｎｄ ｌｕｂｒｉｃａｔｉｏｎ ｒｕｌｅ （η ｍｅａｎｓ ｄｙｎａｍｉｃ
ｖｉｓｃｏｓｉｔｙ， ｖ ｍｅａｎｓ ｓｐｅｅｄ， ｐ ｍｅａｎｓ ｌｏａｄ）

在润滑油的黏度和部件所受载荷一定的情况下， 当
速度由小到大变化时， 滚动直线导轨副的润滑状态会经
历边界润滑、 混合润滑和弹流润滑 ３ 个阶段， 摩擦因数
也是先变小后变大。 因此， 可以推断， 在滚动直线导轨
副速度由小到大变化时， 摩擦力也是先变小后变大， 且
摩擦力最小的速度应该出现在混合润滑区域。

在很多摩擦学系统中， 摩擦力最初随着速度的增

大而减小， 到高速时随着速度的增大而增大， 如图 ３
所示， 符合速度与摩擦力的稳定性标准， 也同样适用
于润滑系统。

图 ３　 摩擦力与速度为减函数时的摩擦失稳曲线

Ｆｉｇ ３　 Ｔｈｅ ｌｏｓｓ ｃｕｒｖｅ ｗｈｅｎ ｆｒｉｃｔｉｏｎ ａｎｄ ｖｅｌｏｃｉｔｙ ａｒｅ ｄｅｃｒｅａｓｉｎｇ
ｆｕｎｃｔｉｏｎ

１􀆰 ２􀆰 ２　 润滑油量对导轨副摩擦力的影响

借助弹性流体润滑理论， 根据导轨副的实际工况
条件分析计算， 可求出导轨副接触的最小油膜厚度，
再由膜厚比可以判定所处的润滑状态。 由运动学分析
可知， 滚珠与滚道接触表面对润滑油的卷吸速度与接
触椭圆的短轴相重合， 其最小油膜厚度可根据
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Ｈａｍｒｏｃｋ⁃Ｄｏｗｓｏｎ 公式［８］来计算：

Ｈ＝ ｈ
Ｒｘ

３．６３Ｕ０．６８Ｇ０．４９（１－ｅ０．６８ｋ）
Ｗ０．０７３ （３）

根据上面最小油膜厚度公式， 可以得到下面关于
单个滚动体质量流量为

ｑ ｉ ＝ ３．６３Ｕ０．６８Ｇ０．４９Ｗ－０．０７３（１－ｅ－０．６８ｋ）Ｒｘ （４）
因此， 导轨副的最小需油量， 也为最佳润滑油

量， 即为：
Ｑ＝􀰑

ｍ
ｑ ｉｍ （５）

从以上弹流润滑的理论公式 （３） — （５） 可知，
润滑油量 Ｑ 会影响润滑膜厚度 ｈ， 且两者处于正相关
关系。 一般地， 油量越多， 滚珠与滚道接触处的膜厚
越厚， 摩擦越小， 润滑性能越好。

滚动直线导轨副在数控机床中如果产生磨损， 则
会很大程度上降低加工精度， 因此， 在工程实际中对
导轨副供油一般都采取宁多勿少的原则。 这样虽然供
油量可以得到保证， 但是过多的供油量会造成润滑泄
漏， 浪费资源， 污染环境。 如果适当减少供油量， 使
供油量能达到形成良好润滑的油膜厚度， 将大大提高
润滑效率。

润滑状态一般用油膜参数来表示： 滚动直线导轨
副在工作过程中， 钢球与滚道接触的润滑状态有边界
润滑、 混合润滑和全膜弹流润滑 ３ 种情况， 如图 ３ 所
示。 通常用膜厚比 Λ 来判别润滑的类别。

Λ＝
ｈｍｉｎ

σ２
１＋σ

２
２

（６）

式中： ｈｍｉｎ为接触表面最小油膜厚度； σ１ 和 σ２ 为接
触副的表面轮廓均方根偏差。

当 Λ＜１ 时， 属于边界润滑； １＜Λ＜３ 时， 属于混
合润滑； Λ ＞ ３ 时， 属于全膜弹流润滑。 油量越多，
直线导轨副在相对较好的润滑状态下工作， 摩擦力就
越小， 使用寿命就会大大提高。
２　 滚动直线导轨副摩擦力试验测试
２􀆰 １　 滚动直线导轨副摩擦力试验装置

滚动直线导轨副摩擦力的测量是在滚动直线导轨副
综合性能试验台上进行的， 试验台的结构如图 ４所示。

图 ４　 滚动直线导轨副综合性能试验台

Ｆｉｇ ４　 Ｔｅｓｔ ｂｅｎｃｈ ｆｏｒ ｃｏｍｐｒｅｈｅｎｓｉｖｅ ｐｅｒｆｏｒｍａｎｃｅ ｏｆ ｒｏｌｌｉｎｇ
ｌｉｎｅａｒ ｇｕｉｄｅ

实验台采用间接比较法对滑块在运动过程中的摩
擦力进行较精确的动态测量。 在导轨副上配置另一个
专门用于测量摩擦力的滑块， 在该滑块上连接一个装
有推柱的摩擦力滑块转接板， 拉压力传感器一端通过

双头螺柱与固定在工作台上的推臂连接， 另一端通过
双头螺柱与 Ｕ 形推块连接； 当工作台在电机的带动
下做直线运动时， 推臂通过力传感器拉 （推） 动被
测滑块沿导轨匀速运动。 根据牛顿第二定律， 力传感

器所测数值即为导轨副运动摩擦力。 其测量原理图如
图 ５ 所示。

图 ５　 摩擦力动态测量原理图

Ｆｉｇ ５　 Ｄｙｎａｍｉｃ ｍｅａｓｕｒｉｎｇ ｐｒｉｎｃｉｐｌｅ ｏｆ ｆｒｉｃｔｉｏｎ ｆｏｒｃｅ

２􀆰 ２　 试验方法

试验的滚动直线导轨副为 ＧＧＢ４５ＢＡ 系列， 其结

构及性能参数如表 １ 所示。

表 １　 滚动直线导轨副结构与性能参数

Ｔａｂｌｅ １　 Ｓｔｒｕｃｔｕｒｅ ａｎｄ ｐｅｒｆｏｒｍａｎｃｅ ｐａｒａｍｅｔｅｒｓ ｏｆ
ｌｉｎｅａｒ ｇｕｉｄｅ
导轨副高度 ７０ ｍｍｍ
滑块宽度 ８６ ｍｍ
导轨宽度 ４５ ｍｍ
导轨材料 ５０ＧｒＭｏ４
滑块材料 １００ｃｒ６
滚珠数 ５００

试验采用的美孚维罗斯 １０＃润滑油的性能参数如

表 ２ 所示。

表 ２　 润滑油性能参数

Ｔａｂｌｅ ２　 Ｐｅｒｆｏｒｍａｎｃｅ ｐａｒａｍｅｔｅｒｓ ｏｆ ｌｕｂｒｉｃａｔｉｎｇ ｏｉｌ
４０ ℃黏度 ２２ ｍｍ２ ／ ｓ
总酸值（ＡＳＴＭ Ｄ ９７４） ０．１ ｍｇＫＯＨ ／ ｇ
铜片腐蚀测试（３ ｈ，温度 １００ ℃，
　 ＡＳＴＭ Ｄ １３０）

１Ａ

倾点（ＡＳＴＭ Ｄ ９７） －３０ ℃
闪点（ＡＳＴＭ Ｄ ９２） ２１２ ℃
密度（１５ ℃，ＡＳＴＭ Ｄ ４０５２） ８００ ｋｇ ／ ｍ３
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　 　 试验过程：
（１） 将滚动直线导轨副内部出厂自带润滑油用

煤油洗净， 然后将实验用美孚维罗斯 １０＃润滑油 （下
简称润滑油） 注满导轨滑块空间， 直到另一端溢出

油为止， 记录充满滑块空间所需的润滑油量， 即为滑

块空间。 试验测得所用滑块空间为 ２０ ｍＬ。
（２） 用煤油再次将滑块内部以及导轨上的润滑

油洗净。 将直线导轨副按照标准安装到试验台上， 先

在 １００ ｍ ／ ｍｉｎ 速度下来回跑合 ３ 次。
（３） 运 行 无 误 后， 分 别 在 １０、 ３０、 ５０、 ８０、

１００、 １２０、 １５０、 １８０ ｒ ／ ｍｉｎ 转速下测量无润滑情况下

的导轨力摩擦力。
（４） 按滑块空间的 １０％、 ２０％、 ３０％、 ３５％、

４０％、 ４５％、 ５０％、 ６０％、 ７０％、 ８０％、 １００％定量加

注润滑油 （加注油量分别为 ２、 ４、 ６、 ７、 ８、 ９、 １０、
１２、 １４、 １６、 ２０ ｍＬ）。 在每次加注定量润滑油后， 试

验台分别以转速 １０、 ５０、 ８０、 １２０、 １５０、 １８０ ｒ ／ ｍｉｎ
下运行， 并测量在每个转速下导轨的摩擦力， 多次测

量， 取平均值。
３　 实验结果及分析
３􀆰 １　 速度与摩擦力的关系

图 ６ 示出了不同速度下导轨副正向摩擦力变化曲
线。 当滑块以 １０ ｍ ／ ｍｉｎ 的速度运行时， 即在低速的

情况下， 润滑油容易泄漏， 并且未形成良好的油膜，
处于边界润滑区域， 摩擦因数较大， 因此摩擦力较

大； 当速度为 ３０ ｍ ／ ｍｉｎ， 即速度略有增大， 润滑油

不易泄漏， 且在该速度下形成良好油膜， 进入混合润

滑区域， 摩擦因数变小， 因此摩擦力减小； 但是在高

速下 （ｖ≥３０ ｍ ／ ｍｉｎ） 运行时， 随着速度的增大， 滚

动直线导轨副转变到弹流润滑区域， 且摩擦进入稳定

状态， 摩擦力随着速度的增大而增大。

图 ６　 不同速度下导轨副正向摩擦力变化曲线
Ｆｉｇ ６　 Ｔｈｅ ｃｕｒｖｅｓ ｏｆ ｐｏｓｉｔｉｖｅ ｆｒｉｃｔｉｏｎ ｆｏｒｃｅ ｏｆ ｔｈｅ ｇｕｉｄｅ ａｔ

ｄｉｆｆｅｒｅｎｔ ｓｐｅｅｄｓ

３􀆰 ２　 油量与摩擦力的关系

在其他条件一定情况下， 不断改变润滑油量， 由

此测得不同润滑油量对滚动直线导轨副的摩擦力的影

响。 结果如图 ７ 所示。 可知， 当油量为 ０ 时， 摩擦力

最大， 当油量由 ０ 增大时， 摩擦力降低， 且效果显

著。 但当油量增加到约 １２ ｍＬ， 即滑块空间的 ６０％
时， 摩擦力减少得相当缓慢， 基本可以看成不变。

图 ７　 不同油量下正向摩擦力的变化曲线

Ｆｉｇ ７　 Ｔｈｅ ｃｕｒｖｅｓ ｏｆ ｐｏｓｉｔｉｖｅ ｆｒｉｃｔｉｏｎ ｆｏｒｃｅ ｏｆ ｇｕｉｄｅ ａｔ ｄｉｆｆｅｒｅｎｔ
ｏｉｌ ｑｕａｎｔｉｔｉｅｓ

当润滑油量少于滑块空间容量 ５０％ （油量少于

１０ ｍＬ） 的情况下， 该阶段摩擦力随着润滑油量的增

加而显著减小， 因为当油量为 ０ 时， 此时滑块与导轨

之间滚珠是干摩擦， 摩擦力最大； 当加注少量润滑油

时， 会形成润滑油膜， 因此摩擦力减小； 油量增加，
摩擦力仍会逐渐减小， 说明该阶段导轨副润滑效果不

佳， 长期处于这阶段下， 会对导轨副滚道造成磨损，
从而影响其定位精度， 使用寿命减小。

当润滑油量大于滑块空间容量 ６０％ （油量大于

１２ ｍＬ） 的情况下， 该导轨副的摩擦力较前阶段有所

下降但下降趋势平缓， 摩擦力波动较少， 导轨副传动

平稳， 表明该阶段润滑效果较好。
当润滑油量大于滑块空间容量的大于 ６０％时，

导轨副的摩擦力基本不变， 一是因为该润滑油的黏度

很低， ４０ ℃时仅为 ２２ ｍｍ２ ／ ｓ， 当油量增大时， 在滑

块内部基本不会产生黏滞阻力， 二是因为滑块并不是

密封的， 因为润滑油重力的影响， 油会从滑块底部或

者与导轨的接触缝隙中泄漏出去， 真正参与润滑的油

量并不等于加注的油量。 因此， 当油量的增大到一定

程度时 （如文中的 ６０％）， 在滑块中的油量会达到一

个动态平衡， 此时摩擦力基本不变。 这一结果也证实

了润滑剂的量对滚动直线导轨副的摩擦力有一定的影

响， 符合上文中的理论分析。
润滑是指在相对运动的摩擦副之间建立一层有足

够的承载能力和足够稳固的油膜， 以防止摩擦副之间

的直接接触。 显然， 过少的润滑油量会导致润滑效果
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的下降， 过多的润滑剂会造成浪费， 而且对导轨副

的摩擦力并无太大影响。 因此， 通过实验确定最佳的

润滑油量是很有必要的。
４　 结论

（１） 基于对滚动直线导轨副摩擦力的理论分析，
分析导轨副摩擦力的影响因素， 研究滚动直线导轨副

在不同润滑油量和速度下的润滑状态以及最小油膜厚

度， 表明油量和速度对滚动直线导轨副摩擦力有较大

的影响。
（２） 实验结果表明， 滑块低速运行时， 处于边

界润滑区域， 摩擦力较大； 随着运行速度的增大， 进

入混合润滑区域， 摩擦力减小； 在高速下运行时， 转

变到弹流润滑区域， 且摩擦进入稳定状态， 摩擦力随

着速度的增大而增大。 随着润滑油量的增加， 滚动直

线导轨副的摩擦力先急剧减小， 最后趋于平稳， 说明

导轨副高速运行时， 润滑油量并不是越多越好， 而是

有一个平衡点 （此处对应的润滑油量即为适宜润滑

量）， 超过该平衡点后， 油量增多， 摩擦力变化不明

显， 且容易造成润滑油的大量泄漏与浪费。
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ＣＡＩ Ｓ Ｒ，ＣＨＥＮ Ｙ，ＹＥ Ｊ，ｅｔ ａｌ．Ｔｈｉｎ⁃ｗａｌｌｅｄ ａｎｄ ｓｅａｌｅｄ ｂｅａｒｉｎｇ
ｕｓｅｄ ｉｎ ｉｎｄｕｓｔｒｉａｌ ｒｏｂｏｔ［Ｊ］．Ｂｅａｒｉｎｇ， ２００７（１２）：１０－１３．

【１０】 曾献智，孙立明，夏新涛，等．工业机器人用薄壁四点接触球

轴承的设计分析［Ｊ］．轴承，２０１０（６）：６－８．
ＺＥＮＧ Ｘ Ｚ，ＷＡＮＧ Ｘ Ｆ． Ｄｅｓｉｇｎ ａｎａｌｙｓｉｓ ｏｆ ｔｈｉｎ ｗａｌｌｅｄ ｆｏｕｒ
ｐｏｉｎｔ ｃｏｎｔａｃｔ ｂａｌｌ ｂｅａｒｉｎｇｓ ｆｏｒ ｉｎｄｕｓｔｒｉａｌ ｒｏｂｏｔｓ［ Ｊ］． Ｂｅａｒｉｎｇ，
２０１０（６）：６－８．

【１１】 ＨＡＲＲＩＳ Ｔ Ａ．Ｒｏｌｌｉｎｇ ｂｅａｒｉｎｇ ａｎａｌｙｓｉｓ［Ｍ］．４ｔｈ ｅｄ．Ｎｅｗ Ｙｏｒｋ：
Ｊｏｈｎ Ｗｉｌｅｙ＆Ｓｏｎｓ．Ｉｎｃ．，２００１．
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摘要： 选取经硬化 （强化） 处理的 Ｓ３８Ｃ 车轴钢小试样， 分别采用旋转弯曲疲劳试验机和超声振动疲劳试验机进

行疲劳试验， 研究其旋转弯曲和超声振动疲劳性能。 研究表明， 对于具有低温回火马氏体组织的 Ｓ３８Ｃ 车轴材料， 若

以 ４×１０８ 周次不发生疲劳破坏的最大应力为疲劳极限， 旋转弯曲疲劳试验得到的疲劳极限为 ７７５ ＭＰａ， 超声疲劳试验

得到的疲劳极限为 ６７５ ＭＰａ。 通过升降法试验得到 （旋转弯曲加载） 的具有低温回火马氏体组织的 Ｓ３８Ｃ 材料在 １０８ 周

次的疲劳极限： 对应失效概率 １０％、 置信度 ９５％的疲劳强度下极限为 ７０７ ＭＰａ； 对应失效概率 １％、 置信度 ９５％的疲

劳强度下极限为 ６４７ ＭＰａ。
关键词： Ｓ３８Ｃ 钢； 旋转弯曲； 超声振动； 疲劳性能
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ｔｅｎｓｉｔｅ ｍｉｃｒｏｓｔｒｕｃｔｕｒｅ ｉｓ ７７５ ＭＰａ ｆｒｏｍ ｒｏｔａｔｉｎｇ ｂｅｎｄｉｎｇ ｆａｔｉｇｕｅ ｔｅｓｔ，ａｎｄ ６７５ ＭＰａ ｆｒｏｍ ｕｌｔｒａｓｏｎｉｃ ｆａｔｉｇｕｅ ｔｅｓｔ．Ｗｈｅｎ ｔｈｅ ｃｙ⁃
ｃｌｅｓ ｉｓ １０８，ｔｈｅ ｌｏｗｅｒ⁃ｂｏｕｎｄ ｌｉｍｉｔ ｏｆ ｆａｔｉｇｕｅ ｓｔｒｅｎｇｔｈ ｆｏｒ ｔｈｅ Ｓ３８Ｃ ｂｙ ｕｓｉｎｇ ｓｔａｉｒｃａｓｅ ｍｅｔｈｏｄ ｉｓ ７０７ ＭＰａ ａｓｓｏｃｉａｔｅｄ ｗｉｔｈ ｔｈｅ
ｆａｉｌｕｒｅ ｐｒｏｂａｂｉｌｉｔｙ １０％ ａｎｄ ｔｈｅ ｃｏｎｆｉｄｅｎｃｅ ｌｅｖｅｌ ９５％，ａｎｄ ６４７ ＭＰａ ａｓｓｏｃｉａｔｅｄ ｗｉｔｈ ｔｈｅ ｆａｉｌｕｒｅ ｐｒｏｂａｂｉｌｉｔｙ １％ ａｎｄ ｔｈｅ
ｃｏｎｆｉｄｅｎｃｅ ｌｅｖｅｌ ９５％．

Ｋｅｙｗｏｒｄｓ：Ｓ３８Ｃ ｓｔｅｅｌ；ｒｏｔａｔｉｎｇ ｂｅｎｄｉｎｇ；ｕｌｔｒａｓｏｎｉｃ ｖｉｂｒａｔｉｏｎ；ｆａｔｉｇｕｅ ｐｒｏｐｅｒｔｙ

　 车轴是机车车辆中涉及安全的最重要部件， 轮轴

通过过盈配合连接， 承受机车车辆的全部质量［１］。 由

于高速列车车轴属于超高周疲劳范畴［２］， 因此， 车轴

材料的超高周疲劳性能的研究对高速列车的设计制造

具有十分重要的意义［３－４］。 王弘［５］对正火热处理的 ５０
车轴钢和 ４０Ｃｒ 钢的疲劳性能和疲劳断裂机制进行研

究， 结果表明该车轴钢在 １０５ ～１０１０循环周次范围内的

Ｓ－Ｎ 曲线呈现 “阶梯状” 特征， 在 １０６ ～ １０８ 周次范

围内出现一段水平平台， 平台对应的应力幅以下超高
周疲劳范围内， 试样仍发生疲劳破坏。 赵永翔等［６］对
ＬＺ５０ 钢随机疲劳长裂纹扩展率概率模型进行了研究，
提出了试验数据分散性与样本数量对概率评价影响的
概率模型。 王清远等［７］利用超声疲劳实验对钢轨钢等
共 ７ 种高速铁路用材进行了试验测试， 结果表明试验
周次超过 １０７ 后材料仍发生疲劳破坏。 因此， 把 １０７

周次循环以内的数据作为高速铁路材料疲劳设计的依
据是不准确的。 王树青等［８］通过试验， 设计出了车轴
中频感应加热器、 喷水冷却器及实物车轴淬火机床，
优化了车轴中频感应加热淬火工艺， 与未经处理的试

样相比， 经表面高频淬火的试样其旋转弯曲疲劳极限
较高。 ＡＫＡＭＡ 等［９－１１］用概率断裂力学对车轴进行可
靠性分析， 得出残余压应力分布和初始裂纹尺寸分布



对车轴故障概率的影响很大、 而线路对车轴故障概率

影响很小的结论。
Ｓ３８Ｃ 是表面经过淬火处理的非均质车轴材料，

属于 ＣＲＨ２ 型动车组日系车轴材料。 本文作者对

Ｓ３８Ｃ 试验材料进行硬化 （强化） 处理后， 分别采用

旋转弯曲疲劳试验机和超声振动疲劳试验机进行疲劳

试验， 研究 Ｓ３８Ｃ 车轴钢的旋转弯曲和超声振动疲劳

性能。
１　 试验部分

１􀆰 １　 试样材料

试验材料为从 ＣＲＨ２ 型动车组日系车轴截取的

Ｓ３８Ｃ 材料， 其成分如表 １ 所示。

表 １　 日系车轴 Ｓ３８Ｃ 化学成分 （质量分数）
Ｔａｂｌｅ １　 Ｃｈｅｍｉｃａｌ ｃｏｍｐｏｓｉｔｉｏｎｓ ｏｆ Ｓ３８Ｃ ｆｒｏｍ ａｘｌｅ ｍａｄｅ

ｉｎ Ｊａｐａｎ ％
Ｃ Ｓｉ Ｍｎ Ｐ Ｓ Ｆｅ

０．４１ ０．２６ ０．７６ ０．９５ ０．２０ 其他

１􀆰 ２　 试验设备和试验方法

旋转弯曲疲劳试样如图 １ 所示， 超声振动疲劳试

样如图 ２ 所示， 试样试验前经研磨和抛光， 使表面足

够光滑， 消除机加工的痕迹。

图 １　 旋转弯曲疲劳试样 （ｍｍ）
Ｆｉｇ １　 Ｒｏｔａｔｉｎｇ ｂｅｎｄｉｎｇ ｆａｔｉｇｕｅ ｓｐｅｃｉｍｅｎｓ （ｍｍ）

图 ２　 超声振动疲劳试样 （ｍｍ）
Ｆｉｇ ２　 Ｕｌｔｒａｓｏｎｉｃ ｆａｔｉｇｕｅ ｓｐｅｃｉｍｅｎｓ （ｍｍ）

疲劳试验前先对从车轴上截取并加工成图 １ 和图

２ 的小试样进行淬火－回火处理， 使试样基本达到实

际车轴硬化 （强化） 表层的状态。 对旋转弯曲疲劳

试样的哑铃段区域进行高频 （３００ ｋＨｚ） 感应加热、
淬火， 然后 ２２０ ℃回火 ２ ｈ。 对于超声试样， 在马弗

炉中加热到 ８８０ ℃ （木炭粉保护）， 保温 １ ｈ， 在 ５％
的盐水中淬火， 之后 １９０ ℃回火 ４ ｈ。

疲劳试验前， 对旋转弯曲疲劳试样和超声疲劳试

样进行显微组织观测和显微硬度测试， 并对淬火－回
火的试样进行单轴拉伸试验。 对试样截面研磨、 抛

光， 用 ５％的硝酸乙醇溶液腐蚀， 然后使用 Ｐｏｌｙｖａｒ⁃
ｍｅｔ 光学显微镜对试样进行显微组织分析， 并采用

ＭＨ－５Ｌ 显微硬度计对试样进行显微硬度测试。
经表面高频感应处理并经显微硬度检验合格的旋

转弯曲试样用于旋转弯曲疲劳试验， 获得相应的疲劳

强度与寿命数据， 并采用升降法［１２］ 得到 １０８ 周次对

应的疲劳极限。 旋转弯曲疲劳试验机如图 ３ 所示， 超

声疲劳试验机如图 ４ 所示。

图 ３　 旋转弯曲疲劳试验机

Ｆｉｇ ３　 Ｒｏｔａｔｉｎｇ ｂｅｎｄｉｎｇ ｆａｔｉｇｕｅ ｍａｃｈｉｎｅ

图 ４　 超声疲劳试验机

Ｆｉｇ ４　 Ｕｌｔｒａｓｏｎｉｃ ｆａｔｉｇｕｅ ｍａｃｈｉｎｅ

旋转疲劳试验机的转速范围为 １ ０００ ～ ５ ０００
ｒ ／ ｍｉｎ， 加载频率相应为 １６􀆰 ７～８３􀆰 ３ Ｈｚ， 疲劳试验加
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载频率控制在 ５５ Ｈｚ 左右， 应力比 Ｒ＝ －１。
超声疲劳试验时， 试样的一端与振动杆相连， 另

一端自由， 试样最小截面受力是按正弦曲线变化的拉

压应力， 加载频率为 ２０ ｋＨｚ， 应力比 Ｒ＝ －１。 试验过

程中采用压缩空气对试样进行冷却。
１􀆰 ３　 试验材料基本性能与显微组织

对 ３ 件 Ｓ３８Ｃ 淬火试样进行拉伸试验， 取平均值，
得到平均屈服强度为 １ ６００ ＭＰａ， 平均拉伸强度为

１ ９７０ ＭＰａ。
由于 Ｓ３８Ｃ 旋转弯曲疲劳试验为单件处理， 对每

件该类试样进行显微硬度测试， 共 ３３ 件， １９８ 个测

试点， 结果为 ＨＶ （５５０±６６）。 由于 Ｓ３８Ｃ 超声疲劳试

验为成批集中处理， 取 ３ 件该类试样进行显微硬度测

试， 测试结果为 ＨＶ （５５１±３６）。 随机选取的 ３ 件旋

转弯曲疲劳试样和 ３ 件超声疲劳试样的硬度测试结果

列于表 ２ 和表 ３。 结果表明， 两类试样的显微硬度与

实际车轴硬化表层硬度［１３］ （ＨＶ５３０～５８０） 相符。

表 ２　 旋转弯曲疲劳试样硬度测试结果

Ｔａｂｌｅ ２　 Ｈａｒｄｎｅｓｓ ｔｅｓｔ ｒｅｓｕｌｔｓ ｏｆ ｒｏｔａｔｉｎｇ ｂｅｎｄｉｎｇ
ｆａｔｉｇｕｅ ｓｐｅｃｉｍｅｎｓ

试样编号 １ ２ ３
硬度 ＨＶ ５５０±３６ ５６３±３２ ５５４±９

表 ３　 超声疲劳试样硬度测试结果

Ｔａｂｌｅ ３　 Ｈａｒｄｎｅｓｓ ｔｅｓｔ ｒｅｓｕｌｔｓ ｏｆ ｕｌｔｒａｓｏｎｉｃ ｆａｔｉｇｕｅ
ｓｐｅｃｉｍｅｎｓ

试样编号 ４ ５ ６
硬度 ＨＶ５ ５４±３３ ５４５±２９ ５５３±３０

对表 １、 ２ 所示的 ６ 件试样的横剖面进行研磨和

腐蚀， 然后采用 Ｐｏｌｙｖａｒ⁃ｍｅｔ 光学显微镜进行显微组

织观察， 结果分别如图 ５ 和图 ６ 所示。 这些图像显

示， 沿试样横截面的显微组织均匀， 为淬火－低温回

火组织， 即低温回火马氏体形态， 与实际车轴硬化

（强化） 表层的显微组织［１］相符。

图 ５　 旋弯试样显微组织照片

Ｆｉｇ ５　 Ｍｉｃｒｏｓｔｒｕｃｔｕｒｅ ｆｏｒ ｒｏｔａｔｉｎｇ ｂｅｎｄｉｎｇ ｓｐｅｃｉｍｅｎｓ ｂｙ ｏｐｔｉｃａｌ ｍｉｃｒｏｓｃｏｐｅ

图 ６　 超声试样显微组织照片

Ｆｉｇ ６　 Ｍｉｃｒｏｓｔｒｕｃｔｕｒｅ ｆｏｒ ｕｌｔｒａｓｏｎｉｃ ｓｐｅｃｉｍｅｎｓ ｂｙ ｏｐｔｉｃａｌ ｍｉｃｒｏｓｃｏｐｅ

２　 疲劳试验结果

２􀆰 １　 旋转弯曲疲劳 Ｓ－Ｎ 数据

图 ７ 给出了 Ｓ３８Ｃ 旋转弯曲疲劳小试样 Ｓ－Ｎ （应

力－寿命） 数据， 最高疲劳加载周次为 ６×１０８， 最高

疲劳断裂周次为 ２􀆰 ４×１０８。 可以看出， Ｓ－Ｎ 曲线整体

呈下降趋势， 随施加应力降低， 疲劳寿命增大。 若以
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４×１０８ 之前未发生断裂的最大应力定义为疲劳极限

σＷ， 则疲劳极限为 ７７５ ＭＰａ。

图 ７　 旋转弯曲疲劳试样 Ｓ－Ｎ 数据

Ｆｉｇ ７　 Ｓ－Ｎ ｄａｔａ ｆｏｒ ｒｏｔａｔｉｎｇ ｂｅｎｄｉｎｇ ｆａｔｉｇｕｅ ｓｐｅｃｉｍｅｎｓ

２􀆰 ２　 超声振动疲劳 Ｓ－Ｎ 数据

图 ８ 给出了 Ｓ３８Ｃ 超声振动疲劳小试样 Ｓ－Ｎ 数

据， 最高疲劳加载周次为 ５×１０９， 最高疲劳断裂周次

为 ３􀆰 ９２×１０８。 可以看出， 与旋转弯曲疲劳 Ｓ－Ｎ 数据

的趋势一样， 超声振动疲劳小试样 Ｓ－Ｎ 曲线整体呈

下降趋势， 随施加应力降低， 疲劳寿命增大。 若以

４×１０８之前未发生断裂的最大应力定义为疲劳极限

σＷ， 则疲劳极限为 ６７５ ＭＰａ。
与旋转弯曲疲劳试验的疲劳强度 （见图 ７） 和疲

劳极限 （７７５ ＭＰａ） 比较， 超声疲劳试验得到的疲劳

强度 （见图 ８） 和疲劳极限 （６７５ ＭＰａ） 明显低于前

者。 其原因是： （１） 对于高强度材料， 超声频率导

致的加载频率效应［１４］； （２） 旋转弯曲试样与超声疲

劳试样控制体积不同引起的控制体积效应［１５］。

图 ８　 超声疲劳试样 Ｓ－Ｎ 数据

Ｆｉｇ ８　 Ｓ－Ｎ ｄａｔａ ｆｏｒ ｕｌｔｒａｓｏｎｉｃ ｆａｔｉｇｕｅ ｓｐｅｃｉｍｅｎｓ

２􀆰 ３　 升降法测试疲劳极限

按照国家标准 ＧＢ ／ Ｔ ２４１７６－２００９［１２］ ， 采用升降

法测试 （经高频感应淬火） Ｓ３８Ｃ 材料 （旋转弯曲

加载） 的疲劳极限。 根据试验获得的 Ｓ３８Ｃ 的疲劳

试验数据［１］ ， 取 ７５０ ＭＰａ 为估计的疲劳极限， 取 ２５
ＭＰａ （估计疲劳极限的 ３􀆰 ３３％， 文献 ［１６］ 认为应

力级差在疲劳强度 ２％ ～ ６％范围内合理） 作为应力

台阶。 被测试样按逐渐增加的应力水平顺序进行加

载， 直到发生疲劳断裂。 试样旋转弯曲加载的最高

加载周次为 １０８； 超过 １０８ 周次未发生断裂的试样标

记为 “通过”； 未至 １０８ 周次发生断裂的试样标记

为 “失效”。
表 ４ 列出了升降法测试的 ５ 个应力水平所有 ２１

件试样的情况。 按规定， 以第一件发生断裂的前一件

试样作为第一个有效数据， 即表 ４ 中试样 “１” 为计

入的第一件试样。

表 ４　 升降法试验数据

Ｔａｂｌｅ ４　 Ｅｘｐｅｒｉｍｅｎｔａｌ ｄａｔａ ｂｙ ｓｔａｉｒｃａｓｅ ｍｅｔｈｏｄ

应力 Ｓｉ ／ ＭＰａ
　 　 　 　 　 　 　 　 　 　 　 　 　 　 　 　 　 　 　 　 　 　 　 试样系列号　 　 　 　 　 　 　 　 　 　 　 　 　 　 　 　 　 　 　 　
０ １ ２ ３ ４ ５ ６ ７ ８ ９ １０ １１ １２ １３ １４ １５ １６ １７ １８ １９ ２０

８５０ ×

８２５ × ○ × ×

８００ × ○ ○ × ○ × ×

７７５ ○ × ○ × ○ ○
７５０ ○∗ ○ ○

注： ×表示失效； ○表示通过； ○∗表示按标准不计入。
　 　 在不同应力水平下， 按被测试试样失效或非失效

的出现情况安排新的试验点， 记录失效和非失效的加

载周次， 并对得到的数据进行分析。

将应力水平按升序排列 Ｓ０＜Ｓ１＜．．． ＜Ｓ ｌ， 这里 ｌ 是
应力水平数最大值。 疲劳强度的平均值 μｙ 和标准偏

差 δｙ 由下列式子给出， 用于疲劳强度统计分析：
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μｙ ＝ Ｓ０＋ｄ
Ａ
Ｃ

±
１
２

æ

è
ç

ö

ø
÷ （１）

δｙ ＝ １．６２×ｄ×（Ｄ＋０．０２９） （２）

且 Ａ＝􀰑
ｌ

ｉ＝ １
ｉｆ ｉ， Ｂ＝􀰑

ｌ

ｉ＝ １
ｉ２ ｆ ｉ， Ｃ＝􀰑

ｌ

ｉ＝ １
ｆ ｉ， Ｄ＝ＢＣ

－Ａ２

Ｃ２ （３）

式中： ｆ ｉ 是指定事件数； ｄ 是指定应力台阶。
在式 （１） 中， 被分析事件失效时取－１ ／ ２； 被分

析事件非失效时取 １ ／ ２。
根据表 ４ 的试验结果， 不发生失效的第一个有效

数据为 ７７５ ＭＰａ。 在这一系列试验中， 有 １０ 个试样

发生失效， １０ 个试样未发生失效。 失效试样在分析

过程中被当作一种情况。 因此只分析 ４ 个应力水平。
如表 ５ 所示， Ｓ０ ＝ ７７５ ＭＰａ， 应力台阶 ｄ＝ ２５ ＭＰａ。 并

由式 （３） 得到 Ａ＝ １３， Ｂ ＝ ２５， Ｃ ＝ １０， Ｄ ＝ ０􀆰 ８１。 则

疲劳强度的平均值和标准偏差为

μｙ ＝ ７７５＋２５×
１３
１０

±
１
２

æ

è
ç

ö

ø
÷ ＝ ７９５ ＭＰａ

δｙ ＝ １．６２×２５×（０．８１＋０．０２９）≈３３．９８ ＭＰａ

疲劳强度的变动系数 ηｓ ＝
δｙ

μｙ

＝ ３３．９８
７９５

＝ ０．０４２ ７。

表 ５　 升降法数据分析

Ｔａｂｌｅ ５　 Ａｎａｌｙｓｉｓ ｏｆ ｄａｔａ ｂｙ ｓｔａｉｒｃａｓｅ ｍｅｔｈｏｄ

应力 Ｓｉ ／ ＭＰａ 应力水平数 ｉ
　 　 　 　 数值　 　 　 　
ｆｉ ｉｆｉ ｉ２ ｆｉ

８５０ ３ １ ３ ９
８２５ ２ ３ ６ １２
８００ １ ４ ４ ４
７７５ ０ ２ ０ ０
总和 － １０ １３ ２５

一般的， 疲劳强度符合正态分布， 置信度为 １－
α、 失效概率为 Ｐ 下的疲劳强度下极限按下式估计：

ｙ（Ｐ，１－α）＝ μｙ－ｋ（Ｐ，１－α，ν） δｙ （４）
式中： 系数 ｋ（Ｐ，１－α，ν） 是正态分布的单边误差限； 自由

度 ν 规定为试验中 “相反事件” 成对的数量， 即发

生 “失效” 和 “通过” 相邻的两个试样称为一对

“相反事件” ［１－２］。 试验共有 ７ 对相反事件， 自由度 ν
为 ７０。

对于 失 效 概 率 １０％、 置 信 度 ９５％， 对 应 的

ｋ（０．１，０．９５，７）为 ２􀆰 ５８２。 由式 （４） 得到失效概率 １０％、 置

信度 ９５％时的疲劳强度下极限为

ｙ（０．１，０．９５）＝ ７９５－（２．５８２×３３．９８） ≈ ７０７ ＭＰａ
同 理， 对 于 失 效 概 率 １％、 置 信 度 ９５％，

ｋ（０􀆰 ０１，０􀆰 ９５，７）为 ４􀆰 ３５３。 由式 （４） 得到疲劳强度下极限为

ｙ（０．０１，０．９５）＝ ７９５－（４．３５３×３３．９８） ≈ ６４７ ＭＰａ

３　 结论

（１） 采用高频感应加热方式淬火－回火处理的旋

转弯曲疲劳试样和采用马弗炉整体加热淬火－回火处

理的超声疲劳试样的显微组织均为低温回火马氏体形

态， 与实际车轴硬化 （强化） 表层的显微组织相符。
旋转弯曲疲劳试样的显微硬度为 ＨＶ（５５０±６６）， 超声

疲劳试样的显微硬度 ＨＶ（５５１±３６）， 与实际车轴硬化

（强化） 表层的显微硬度 （ＨＶ５３０ ～ ５８０） 相符。 此

外， 马弗炉加热淬火－回火试样的平均屈服强度为 １
６００ ＭＰａ， 平均拉伸强度为 １ ９７０ ＭＰａ。

（２） 对于具有低温回火马氏体组织的 Ｓ３８Ｃ 车轴

材料， 若以 ４×１０８ 周次不发生疲劳破坏的最大应力为

疲劳极限， 旋转弯曲疲劳试验得到的疲劳极限为 ７７５
ＭＰａ， 超声疲劳试验得到的疲劳极限为 ６７５ ＭＰａ。

（３） 通过升降法试验得到 （旋转弯曲加载） 的

具有低温回火马氏体组织的 Ｓ３８Ｃ 材料在 １０８ 周次的

疲劳极限： 对应失效概率 １０％、 置信度 ９５％的疲劳

强度下极限为 ７０７ ＭＰａ； 对应失效概率 １％、 置信度

９５％的疲劳强度下极限为 ６４７ ＭＰａ。
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ＷＡＮＧ Ｑ Ｙ， ＷＡＮＧ Ｚ Ｇ， ＬＩ Ｓ Ｘ．Ｅｘｔｒａ⁃ｌｏｎｇ ｌｉｆｅ ｆａｔｉｇｕｅ ｂｅｈａｖ⁃
ｉｏｒ ｏｆ ｋｅｙ ｍａｔｅｒｉａｌｓ ｆｏｒ ｈｉｇｈ⁃ｓｐｅｅｄ ｒａｉｌｗａｙ［Ｊ］．Ｅｌｅｃｔｒｉｃ Ｄｒｉｖｅ ｆｏｒ
Ｌｏｃｏｍｏｔｉｖｅｓ，２００３（Ｓ１）：２８－３１．

（下转第 １４０ 页）

８２１ 润滑与密封 第 ４２ 卷



２０１７ 年 ３ 月

第 ４２ 卷 第 ３ 期

润滑与密封
ＬＵＢＲＩＣＡＴＩＯＮ ＥＮＧＩＮＥＥＲＩＮＧ

Ｍａｒ􀆰 ２０１７
Ｖｏｌ􀆰 ４２ Ｎｏ􀆰 ３

ＤＯＩ： １０􀆰 ３９６９ ／ ｊ􀆰 ｉｓｓｎ􀆰 ０２５４－０１５０􀆰 ２０１７􀆰 ０３􀆰 ０２６

收稿日期： ２０１６－０５－１７
作者简介： 胡泽祥 （１９７１—）， 男， 博士， 高级工程师， 从事石

油产品应用研究． Ｅ⁃ｍａｉｌ： １３５２１８１０３２４＠ １６３􀆰 ｃｏｍ．

直链脂肪酸酯类抗磨剂对超低硫柴油润滑性能的影响

胡泽祥１ 　 陶志平２ 　 李　 进３ 　 赵　 杰２

（１􀆰 海军后勤技术装备研究所　 北京 １０００７２； ２􀆰 中国石化石油化工科学研究院　 北京 １０００８３；
３􀆰 空军油料研究所　 北京 １０００７６）

􀤕
􀤕

􀤕
􀤕

􀤕
􀤕

􀤕
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频往复试验机 ＨＦＲＲ 考察脂肪酸酯类化合物在超低硫柴油燃料中的摩擦学性能。 结果表明： 合成的长链脂肪酸酯抗磨

剂能有效改善超低硫柴油燃料的润滑性能； 当抗磨剂添加质量分数在 ３００ μｇ ／ ｇ 以上时， 均能满足车用柴油对润滑性的

要求， 同时对超低硫柴油燃料其他理化指标的影响不大。
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ｕｓｉｎｇ ｉｎｆｒａｒｅｄ ｓｐｅｃｔｒｏｍｅｔｅｒ．Ｔｈｅ ｔｒｉｂｏｌｏｇｉｃａｌ ｐｒｏｐｅｒｔｉｅｓ ｏｆ ｔｈｅ ｓｙｎｔｈｅｓｉｚｅｄ ｅｓｔｅｒｓ ａｓ ａｎｔｉ⁃ｗｅａｒ ａｄｄｉｔｉｖｅｓ ｉｎ ｕｌｔｒａ⁃ｌｏｗ ｓｕｌｆｕｒ
ｄｉｅｓｅｌ ｆｕｅｌ ｗｅｒｅ ｅｖａｌｕａｔｅｄ ｕｓｉｎｇ Ｈｉｇｈ Ｆｒｅｑｕｅｎｃｙ Ｒｅｃｉｐｒｏｃａｔｉｎｇ Ｒｉｇ （ＨＦＲＲ） ａｐｐａｒａｔｕｓ． Ｉｔ ｉｓ ｆｏｕｎｄ ｔｈａｔ ｔｈｅ ｓｙｎｔｈｅｓｉｚｅｄ
ｌｏｎｇ⁃ｃｈａｉｎ ａｌｉｐｈａｔｉｃ ａｃｉｄ ｅｓｔｅｒｓ ａｒｅ ｅｆｆｉｃｉｅｎｔ ｔｏ ｐｒｏｍｏｔｅ ｔｈｅ ｌｕｂｒｉｃｉｔｙ ｏｆ ｕｌｔｒａ⁃ｌｏｗ ｓｕｌｆｕｒ ｄｉｅｓｅｌ ｆｕｅｌ．Ｔｈｅ ｌｕｂｒｉｃｉｔｙ ｏｆ ｄｉｅｓｅｌ
ｆｕｅｌ ｆｏｒ ｕｓｅ ｉｎ ｇｒｏｕｎｄ ｄｉｅｓｅｌ ｅｎｇｉｎｅｓ ｃａｎ ｂｅ ｓａｔｉｓｆｉｅｄ ｂｙ ａｄｄｉｎｇ ｔｈｅ ｓｙｎｔｈｅｓｉｚｅｄ ｅｓｔｅｒｓ ａｂｏｖｅ ３００ μｇ ／ ｇ，ｗｈｉｌｅ ｔｈｅｓｅ ｌｕｂｒｉｃｉｔｙ
ｉｍｐｒｏｖｅｒｓ ｏｆ ａｌｉｐｈａｔｉｃ ａｃｉｄ ｅｓｔｅｒｓ ｈａｖｅ ｌｉｔｔｌｅ ｅｆｆｅｃｔ ｏｎ ｔｈｅ ｏｔｈｅｒ ｐｒｏｐｅｒｔｉｅｓ ｏｆ ｄｉｅｓｅｌ ｆｕｅｌ．

Ｋｅｙｗｏｒｄｓ：ｕｌｔｒａ⁃ｌｏｗ ｓｕｌｆｕｒ ｄｉｅｓｅｌ ｆｕｅｌ；ａｌｉｐｈａｔｉｃ ａｃｉｄ ｅｓｔｅｒ；ａｎｔｉ⁃ｗｅａｒ ａｇｅｎｔｓ；ｈｉｇｈ ｆｒｅｑｕｅｎｃｙ ｒｅｃｉｐｒｏｃａｔｉｎｇ ｒｉｇ （ＨＦＲＲ）

　 自 ２０ 世纪 ９０ 年代使用低硫清洁柴油燃料以来，
多数西方国家均出现了发动机燃油喷射泵磨损失效事

故［１－２］， 尤其是在美军和北大西洋公约组织 ＮＡＴＯ 采

用单一燃料进行油料补给时， 地面柴油机装备油泵出

现了大面积磨损失效［３－５］。 另外， 随着近年来环保法

规对发动机日益严格的排放要求， 采用特殊催化剂经

过加氢裂化工艺深度精制的超低硫柴油已成为当今柴

油发展的必然趋势［６］。 因此， 针对超低硫柴油润滑性

普遍较差的问题， 在超低硫柴油中加入抗磨剂来改善

其润滑性能成为研究的热点之一。 研究表明， 柴油抗

磨剂应该具有与柴油馏分相似的碳数分布， 与柴油相

容性要好， 酸性要较低， 且与润滑油相容性较好。
ＦＡＮＧ 等［７］的研究表明， 燃料润滑添加剂二价酸会与

曲轴箱润滑油发生作用， 导致燃料过滤器堵塞， 发生

燃料供给中断。 而脂肪酸酯类润滑性改进剂由不饱和

脂肪酸和多元醇反应合成， 润滑性改善效果明显， 添

加量少， 不影响柴油的基本性能， 是较理想的低硫柴

油润滑性改进剂。 国内外对很多植物油低级脂肪酸单

酯［８－９］、 双酯或多酯［１０］ 进行了深入研究［１１－１５］。 沈本

贤等［１６］考察了生物柴油中几种典型成分对柴油的润

滑性能， 林宝华等［１７］ 研究了十八碳羧酸和蓖麻油酸

单酯类对加氢裂化柴油润滑性的影响。
国外测量柴油的润滑性均采用 ＨＦＲＲ 高频往复试

验机， 试验方法为国际标准 ＩＳＯ １２１５６⁃１ 《用高频往

复试验机评定柴油的润滑性 第一部分： 试验方

法》 ［１８］， 我国参照国际对应标准方法为 ＳＨ ／ Ｔ ０７６５⁃
２００５ 《 柴 油 润 滑 性 评 定 法 （ 高 频 往 复 试 验 机

法） 》 ［１９］。 参照欧盟车用柴油标准， 我国车用柴油润

滑性要求磨痕直径 （６０ ℃） ＷＳ１􀆰 ４ 值不大于 ４６０
μｍ［２０］。 本文作者合成了 ４ 种长链脂肪酸酯类化合物，



并采用高频往复试验机 （ＨＦＲＲ） 按照 ＩＳＯ １２１５６⁃１
法， 考察了长链脂肪酸酯用作柴油抗磨剂对超低硫柴

油燃料润滑性能的影响。
１　 试验部分

１􀆰 １　 试验仪器与原料

采用英国 ＰＣＳ 公司生产的 ＨＦＲＲ 高频往复试验

机测量柴油的润滑性能， 其摩擦原理如图 １ 所示。 试

验在 ２ Ｎ 载荷下进行， 上试件 （钢球） 以 ５０ Ｈｚ 频率

下以 １ ｍｍ 往复冲程在下试件 （圆形钢片） 上作往复

运动， 试验时间为 ７５ ｍｉｎ。 试件采用点接触方式， 接

触部位完全浸没于 ６０ ℃的 ２ ｍＬ 试验油样中。 试验后

测量上试件磨痕直径并经校正后作为柴油润滑性评定

值 ＷＳ１􀆰 ４ （单位为 μｍ）。

图 １　 ＨＦＲＲ 试验机结构和摩擦方式示意图

Ｆｉｇ １　 Ｓｃｈｅｍａｔｉｃ ｏｆ ＨＦＲＲ ｔｅｓｔｉｎｇ ｍａｃｈｉｎｅ （ａ） ｓｔｒｕｃｔｕｒｅ ｏｆ
ｔｅｓｔｉｎｇ ｍａｃｈｉｎｅ； （ｂ） ｓｃｈｅｍａｔｉｃ ｏｆ ｗｅａｒ ｍａｎｎｅｒ

加氢精制工艺生产的超低硫柴油基础馏分由中石

化某炼油厂提供， 其部分理化指标见表 １。 试验采用

的直链脂肪酸为工业级， 北京油脂化工有限公司生

产； 采用的 ４ 种有机醇为化学纯， 国药集团化学试剂

北京有限公司生产； 采用的甲苯溶剂为化学纯， 国药

集团化学试剂北京有限公司生产。

表 １　 超低硫柴油燃料指标

Ｔａｂｌｅ １　 Ｐｒｉｎｃｉｐａｌ ｐｒｏｐｅｒｔｉｅｓ ｏｆ ｕｌｔｒａ⁃ｌｏｗ ｓｕｌｆｕｒ ｄｉｅｓｅｌ ｆｕｅｌ
项目 分析数据 检测方法

总酸值（以 ＫＯＨ 计）
ｃ ／ （ｍｇ·ｇ－１）

０．００６ ＧＢ ／ Ｔ １２５７４

芳烃 Ｖ ／ ％ １９．７ ＧＢ ／ Ｔ １１１３２
烯烃 Ｖ ／ ％ ６．７ ＧＢ ／ Ｔ １１１３２
硫醇性硫 ｗ ／ ％ ０．０００ ９ ＧＢ ／ Ｔ １７９２
总硫量 ｗ ／ ％ ０．００２ ８ ＧＢ ／ Ｔ ３８０
馏程 ｔ ／ ℃ ＧＢ ／ Ｔ ６５３６
　 　 初馏点 １９２．８
　 　 １０％回收温度 ２１９．２
　 　 ５０％回收温度 ２７６．１
　 　 ９０％回收温度 ３０７．６
　 　 终馏点 ３２４．２
闪点（闭口） ｔ ／ ℃ ６６．７ ＧＢ ／ Ｔ ２６１

密度（２０ ℃）ρ ／ （ｋｇ·ｍ－３） ８１６．１
ＧＢ ／ Ｔ １８８４

和 ＧＢ ／ Ｔ １８８５
冷滤点 ｔ ／ ℃ －３５．８ ＳＨ ／ Ｔ ０２４８

黏度 ν ／ （ｍｍ２·ｓ－１） ＧＢ ／ Ｔ ２６５
　 　 ４０ ℃ ２．７８２
　 　 ２０ ℃ ４．７６０
十六烷指数值 ４６．７ ＧＢ ／ Ｔ １１１３９
铜片腐蚀（５０，３ ｈ） ／ 级 １ａ ＧＢ ／ Ｔ ５０９６
灰分 ｗ ／ ％ ＜０．００２ ＧＢ ／ Ｔ ５０８
水溶性酸碱 无 ＧＢ ／ Ｔ ２５９
机械杂质 无 ＧＢ ／ Ｔ ５１１
磨痕直径（ＨＦＲＲ）ｄ ／ μｍ ７０５ ＩＳＯ１２１５６－１

１􀆰 ２　 添加剂合成

称取一定量的脂肪酸和有机醇置于 ５００ ｍＬ 的三

口烧瓶中， 并加入一定量的溶剂， 水浴加热至一定温

度后恒温， 升温回流反应一定时间后， 产生分相， 继

续反应一段时间， 待反应完全后， 冷却分层， 取下层

溶液经蒸馏、 中和、 洗涤、 干燥、 过滤后， 即可得到

黄色或淡黄色澄清透明液体。 试验采用异辛醇、 乙

醇、 正丁醇、 正辛醇等 ４ 种有机醇， 分别制得 ４ 种直

链脂肪酸酯 Ａ、 Ｂ、 Ｃ 和 Ｄ。 对 ４ 种酯进行红外光谱

结构表征， 并参照 ＧＢ ／ Ｔ ２６５、 ＧＢ ／ Ｔ ２６４ 和 ＧＢ ／ Ｔ ２６１
等方法测量合成有机脂肪酸酯类化合物的黏度、 酸值

和闪点等部分理化指标， 表 ２ 给出了 ４ 种合成酯类的

部分理化指标。

０３１ 润滑与密封 第 ４２ 卷



表 ２　 ４ 种脂肪酸酯的部分理化指标

Ｔａｂｌｅ ２　 Ｐｒｏｐｅｒｔｉｅｓ ｏｆ ｆｏｕｒ ｆａｔｔｙ ａｃｉｄ ｅｓｔｅｒｓ
类型 Ａ Ｂ Ｃ Ｄ 试验方法

外观 黄色透明 淡黄色透明 黄色透明 黄色透明 目测

２０ ℃密度 ρ ／ （ｋｇ·ｍ－３） ９３６．８ ９１３．５ ９６８．３ ９８６．２ ＧＢ ／ Ｔ １３３７７－２０１０

４０ ℃黏度 ν ／ （ｍｍ２·ｓ－１） １００．４ ８９．７ １５６．６ ２０４．０ ＧＢ ／ Ｔ ２６５－８８

酸值（以 ＫＯＨ 计）ｃ ／ （ｍｇ·ｇ－１） ６５．１１ ４９．６７ ５７．４６ ８２．１３ ＧＢ ／ Ｔ ２６４－８３（９１）
灰分 ｗ ／ ％ ＜０．００２ ＜０．００２ ＜０．００２ ＜０．００２ ＧＢ ／ Ｔ ５０８－８５（９１）

闭口闪点 ｔ ／ ℃ ６４ ５９ ７９ ８２ ＧＢ ／ Ｔ ２６１－２００８

２　 结果与分析

２􀆰 １　 添加剂结构表征

图 ２ 为 ４ 种直链脂肪酸柴油抗磨剂的红外谱图。
在 ３ ６００～ ３ ２００ ｃｍ－１处以 ３ ４１３ ｃｍ－１为中心， 有较宽

和较强的吸收峰， 在 １ ７３６ ｃｍ－１处有较强的特征吸收

峰， 表明合成产物中含有酯的特征吸收峰； 同时 Ａ、
Ｂ、 Ｃ 和 Ｄ 的峰强度不同， 这与酯类物质中醇链有一

定的关系； ２ ９２４ ｃｍ－１和 ２ ８５３ ｃｍ－１处是脂肪族－ＣＨ２－
和 Ｃ－ＣＨ３ 的伸缩振动峰； １ ６００～１ ４５０ ｃｍ－１处是芳烃

的特征吸收峰， 谱图上没有出现， 说明产物中不含苯

环结构； ７２５～７２０ ｃｍ－１处是直链结构－（ＣＨ２） ｎ（ｎ≥４）
的特征吸收峰， 说明抗磨剂中含有－（ＣＨ２） ｎ（ｎ≥４）的
结构单元。

图 ２　 脂肪酸酯类抗磨剂的红外谱图

Ｆｉｇ ２　 ＩＲ ｓｐｅｃｔｒａ ｏｆ ｆａｔｔｙ ａｃｉｄ ｅｓｔｅｒｓ

２􀆰 ２　 摩擦学性能考察

图 ３ 给出了脂肪酸酯抗磨剂的高频往复试验结

果。 可以看出， ４ 条磨痕曲线均随着抗磨剂添加量的

增加而呈下降趋势， 其中抗磨剂 Ｄ 的润滑性最好，
抗磨剂 Ａ、 Ｃ 次之， 抗磨剂 Ｂ 最差； 酯类抗磨剂的质

量分数为 ０～ ５０ μｇ ／ ｇ 时其对超低硫柴油润滑性的提

高无效果； 而质量分数为 ５０～３００ μｇ ／ ｇ 时， 磨痕曲线

均迅速下降， 酯类抗磨剂对燃料润滑性具有明显改善

作用； 质量分数为 ３００ ～ ５００ μｇ ／ ｇ 时磨痕曲线趋于平

缓， 说明过量的抗磨剂对超低硫柴油润滑性的提高并

不明显。
超低硫柴油基础油样的磨痕直径为 ７０５ μｍ， 酯

类抗磨剂的质量分数为 ２００ μｇ ／ ｇ 时， 含抗磨剂 Ａ、 Ｃ
和 Ｄ 的燃料的 ＷＳ１． ４ 磨斑直径均小于 ４６０ μｍ， 可以

满足我国 ＧＢ １９１４７－２０１３ 《车用柴油 （Ⅳ） 》 对燃

料润滑性的要求。 而含抗磨剂 Ｂ 的燃料的磨斑直径

在质量分数为 ３００ μｇ ／ ｇ 时才能满足要求， 因此， 抗

磨剂 Ａ、 Ｃ 和 Ｄ 的推荐有效添加量为 ２００ ～ ３００ μｇ ／ ｇ，
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Ｂ 的推荐有效添加量为 ３００～５００ μｇ ／ ｇ。

图 ３　 抗磨剂添加量对超低硫柴油燃料润滑性的影响

Ｆｉｇ ３　 Ｉｍｐａｃｔ ｏｆ ａｎｔｉ⁃ｗｅａｒ ａｇｅｎｔ ｍａｓｓ ｆｒａｃｔｉｏｎ ｏｎ ｔｈｅ ｌｕｂｒｉｃａｔｉｏｎ
ｐｒｏｐｅｒｔｉｅｓ ｏｆ ｕｌｔｒａ⁃ｌｏｗ ｓｕｌｆｕｒ ｄｉｅｓｅｌ ｆｕｅｌ

成膜率反映了两摩擦副表面之间膜的破坏和再生

情况， 可通过测量两摩擦副表面之间接触电阻的变化

得到成膜率。 图 ４ 给出了 ４ 种低酸值直链脂肪酸酯类

抗磨剂的添加量对成膜率曲线与摩擦因数曲线的影

响。 从图 ４ （ａ） 可以看出， 随着抗磨剂添加量的增

加， ４ 种抗磨剂的成膜率曲线均呈现上升趋势， 添加

量为 ０～１００ μｇ ／ ｇ 时， ４ 种抗磨剂的成膜率曲线变化

均比较平缓； 添加量为 １００ ～ ３００ μｇ ／ ｇ 时， ４ 条成膜

率曲线均迅速上升， 添加量为 ３００ ～ ５００ μｇ ／ ｇ 时， 成

膜率曲线均趋于平缓； 抗磨剂 Ａ 和 Ｄ 的成膜率较高，
其抗磨剂 Ａ 的成膜率略高于抗磨剂 Ｄ， 而抗磨剂 Ｂ
的成膜率最低。

图 ４　 抗磨剂添加量对超低硫柴油燃料成膜率和摩擦因数的影响

Ｆｉｇ ４　 Ｉｍｐａｃｔ ｏｆ ａｎｔｉ⁃ｗｅａｒ ａｄｄｉｔｉｖｅｓ ｍａｓｓ ｆｒａｃｔｉｏｎ ｏｎ ｆｉｌｍ ｆｏｒｍａｔｉｏｎ ｒａｔｅ ａｎｄ ｆｒｉｃｔｉｏｎ ｃｏｅｆｆｉｃｉｅｎｔ ｏｆ ｕｌｔｒａ⁃ｌｏｗ ｓｕｌｆｕｒ ｄｉｅｓｅｌ ｆｕｅｌ （ａ） ｆｉｌｍ
ｆｏｒｍａｔｉｏｎ ｒａｔｅ； （ｂ） ｆｒｉｃｔｉｏｎ ｃｏｅｆｆｉｃｉｅｎｔ

　 　 图 ４ （ｂ） 给出了燃料的摩擦因数随抗磨剂质量

分数变化的关系。 抗磨剂质量分数为 ０ ～ ５０ μｇ ／ ｇ 时，
摩擦因数曲线下降缓慢； 抗磨剂质量分数为 ５０ ～ ３００
μｇ ／ ｇ 时摩擦因数曲线迅速下降； 抗磨剂质量分数为

３００～５００ μｇ ／ ｇ 时， 摩擦因数曲线趋于平缓。
从图 ４ 可 知， 空 白 油 样 的 平 均 摩 擦 因 数 为

０􀆰 ５４２， 平均成膜率为 ９％； 当抗磨剂质量分数为 ３００
μｇ ／ ｇ 时， 含抗磨剂 Ａ 的油样的平均摩擦因数为

０􀆰 １５３， 平均成膜率为 ９３􀆰 ３％； 含抗磨剂 Ｂ 的油样的

平均摩擦因数为 ０􀆰 １７４， 平均成膜率为 ６４􀆰 ２％； 含抗

磨剂 Ｃ 的油样的平均摩擦因数为 ０􀆰 １７９， 平均成膜率

为 ８３􀆰 ６％； 含抗磨剂 Ｄ 的油样的平均摩擦因数为

０􀆰 １７， 平均成膜率为 ９２􀆰 ３％。
２􀆰 ３　 抗磨剂对柴油其他性能的影响

在超低硫柴油样品中分别加入 ２００ μｇ ／ ｇ 的 Ａ、
Ｂ、 Ｃ 和 Ｄ 合成脂肪酸酯类抗磨剂， 并储存 ９０ 天后测

定油样的磨痕直径 ＷＳ１􀆰 ４ 值， 考察抗磨剂对柴油储

存性能的影响， 结果见图 ５。 可以看出， 随着储存时

间延长， 柴油磨痕直径减小， 润滑性变好。

图 ５　 抗磨剂对超低硫柴油储存性能的影响

Ｆｉｇ ５　 Ｉｍｐａｃｔ ｏｆ ａｎｔｉ⁃ｗｅａｒ ａｄｄｉｔｉｖｅｓ ｏｎ ｔｈｅ ｄｅｐｏｓｉｔｅｄ ａｂｉｌｉｔｉｅｓ
ｏｆ ｕｌｔｒａ⁃ｌｏｗ ｓｕｌｆｕｒ ｄｉｅｓｅｌ ｆｕｅｌ

表 ３ 给出了长链脂肪酸酯类抗磨剂对超低硫柴油

燃料其他理化指标的影响。 可以看出， 加入 ３００ μｇ ／ ｇ
抗磨剂后， 燃料外观均为澄清无杂质， 说明抗磨剂与

燃料的相容性较好， 对燃料的黏度和冷滤点无影响，
铜片腐蚀试验符合 ＧＢ １９１４７－２０１３ 《车用柴油》 不大

于 １ 级的规格要求， 而燃料的酸值变化较大， 但仍能

满足车用柴油对酸值的要求。

２３１ 润滑与密封 第 ４２ 卷



表 ３　 脂肪酸酯类抗磨剂对超低硫燃料物理性质的影响

Ｔａｂｌｅ ３　 Ｅｆｆｅｃｔ ｏｆ ａｌｉｐｈａｔｉｃ ａｃｉｄ ｅｓｔｅｒ ｏｎ ｔｈｅ ｐｒｏｐｅｒｔｉｅｓ ｏｆ ｓｕｐｅｒ⁃ｌｏｗ ｓｕｌｆｕｒ ｄｉｅｓｅｌ ｆｕｅｌ
项　 目 基础油样 Ａ＋柴油 Ｂ＋柴油 Ｃ＋柴油 Ｄ＋柴油

外观 无色 无色 无色 无色 无色

密度（２０ ℃）ρ ／ （ｋｇ·ｍ－３） ８１６．１ ８１８．９ ８１９．２ ８１９．４ ８１９．１

酸值（以 ＫＯＨ 计）ｃ ／ （ｍｇ·ｇ－１） ０．００６ ０．６１２ ０．４６８ ０．４５１ ０．７７３

黏度（４０ ℃）ν ／ （ｍｍ２·ｓ－１） ２．７８２ ２．９６５ ２．８４２ ２．８８４ ２．９７５
冷滤点 ｔ ／ ℃ －３５．８ －３６．２ －３４．９ －３６．６ －３４．２

铜片腐蚀（５０ ℃，３ｈ） ／ 级 １ａ １ １ａ １ａ １

３　 结论

（１） ４ 种抗磨剂的添加量为 ０～５０ μｇ ／ ｇ 时柴油的

磨痕曲线较为平缓， 而添加量为 １００ ～ ３００ μｇ ／ ｇ 时柴

油的磨痕曲线均迅速下降， 添加量为 ３００ ～ ５００ μｇ ／ ｇ
时柴油的磨痕曲线趋于平缓， 说明低剂量和高剂量时

４ 种脂肪酸酯类抗磨剂对超低硫柴油润滑性的提高不

敏感。
（２） ４ 种脂肪酸酯类抗磨剂中， 抗磨剂 Ｄ 的润

滑性最好， 抗磨剂 Ａ、 Ｃ 次之， 抗磨剂 Ｂ 最差。 抗磨

剂 Ａ、 Ｃ 和 Ｄ 的推荐有效添加量为 ２００ ～ ３００ μｇ ／ ｇ，
抗磨剂 Ｂ 的推荐有效添加量为 ３００～５００ μｇ ／ ｇ。

（３） 随着储存时间延长， 添加抗磨剂的超低硫

柴油燃料的润滑性变好。
（４） ４ 种脂肪酸酯类抗磨剂在有效添加剂量范围

以内时对超低硫柴油燃料的酸值影响较大， 但仍能够

满足车用柴油对酸值的要求， 对冷滤点和铜片腐蚀及

黏度的影响不大。
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摘要： 简述合成型蜗轮蜗杆油的发展现状、 性能， 介绍聚 α－烯烃 （ＰＡＯ）、 合成酯、 聚醚 （ＰＡＧ） 等在蜗轮蜗杆
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　 制备蜗轮蜗杆油的基础油可分为 ３ 大类： 矿物

类、 合成类以及植物油类基础油［１］。 其中矿物基基础

油制造工艺简单， 应用广泛， 现阶段绝大部分的润滑

油 （约 ９０％以上） 都使用此类基础油［２］。 而在某些

特殊场合， 由于环境、 工况的原因， 则必须使用合成

型基础油， 如超高温、 超低温、 高转速、 高负荷、 核

辐射等。 采用一些性能特殊的化合物作为基础油， 如

聚 α－烯烃 （ＰＡＯ）、 合成酯、 聚醚 （ＰＡＧ） 等， 加上

专用的添加剂， 做出的产品就是合成型润滑油。 与矿

物油类润滑油相比， 合成型润滑油在市场中的占比很

小， 且价格高， 但因其能达到矿物型润滑油无法满足

的恶劣工况条件下的润滑要求， 合成型润滑油得到迅

猛发展［３］。
合成型润滑油可使设备在特殊条件下很好地运

行， 其总体性能可能不如矿物型润滑油好， 但合成型

润滑油仍具有很多的优点， 包括： 优异的低温流动

性， 易于冷启动； 黏度指数高， 高温时油膜厚； 挥发

性低， 损失小， 不需频繁添加； 优异的氧化稳定性，
寿命长。 合成型基础油的这些优点决定了其满足蜗轮

蜗杆的润滑要求， 尤其是在苛刻的操作条件下［４］。
１　 蜗轮蜗杆及蜗轮蜗杆油的发展

蜗轮蜗杆主要应用于减速机、 升降机等设备的传

动， 这类机械设备制造技术的升级及蜗轮蜗杆油规格

的提高是促进蜗轮蜗杆油发展的两大动力［５］。
１􀆰 １　 蜗轮蜗杆传动装置的发展

自 ２０ 世纪 ２０ 年代起， 随着现代啮合理论的不断

进步， 蜗轮蜗杆传动在高速、 高负荷、 小速比工况条

件下的应用越来越多［６］。 为了满足工业生产飞速发展

的需求， 研究人员探讨了提高蜗轮蜗杆传动性能的途

径， 近 ２０ 年来国内外在蜗轮蜗杆传动装置的研制方

面取得了很大进展， 相继出现了很多新兴的蜗轮蜗杆

传动， 例如圆弧齿圆柱蜗杆传动、 平面二次包络环面

蜗杆传动及锥面包络蜗杆传动及其各种变形形态。 这

使蜗轮蜗杆传动的发展达到了较高技术水平， 在一定

程度上满足了当今工业传动的需要［７］。
１􀆰 ２　 蜗轮蜗杆油的种类

蜗轮蜗杆油是由基础油和添加剂构成的， 目前分

为矿物型蜗轮蜗杆油、 半合成型蜗轮蜗杆油、 全合成

型蜗轮蜗杆油等几种［８］。
１􀆰 ２􀆰 １　 基础油的种类

美国石油协会 （ＡＰＩ） 把基础油分为五类 （Ⅰ－
Ⅴ）， 此分类的依据是黏度指数、 饱和烃和硫含量，
即可将基础油分为矿物油、 合成油和合成酯［９］。 其

中， Ⅰ类是传统溶剂精炼矿物基础油； Ⅱ类是加氢裂

解矿物油； Ⅲ类是高度加氢裂解或加氢异构化蜡基础

油， 也称为半合成基础油； Ⅳ类是聚 α－烯烃 （ＰＡＯ）
合成型基础油； Ⅴ类是除聚 α－烯烃 （ＰＡＯ） 之外的

其他合成油， 如酯类合成油。 其中只有Ⅳ类和Ⅴ类基



础油才是真正的合成基础油。
１􀆰 ２􀆰 ２　 矿物型蜗轮蜗杆油

矿物型蜗轮蜗杆油又称普通型蜗轮蜗杆油， 适用

于轻负荷、 无冲击的蜗轮蜗杆副， 用于包括该设备中

的蜗轮蜗杆、 轴承、 汽缸及离合器等部件的润滑。 该

类油品的缺点是： （１） 不能用于承受重载、 传动中

会发生振动和冲击的蜗轮蜗杆副； （２） 在使用过程

中应控制油温， 避免接触点过热和油温在 １００ ℃以上

长期运行。
我国蜗轮蜗杆油的研究工作起步较晚， 在没有研

制蜗轮蜗杆油之前一直用其他油品来代替， 油品性能

差， 在运行过程中油温高、 老化快， 对机器磨损大，
使用效果不好， 直到 ２０ 世纪 ７０ 年代才逐渐开展蜗轮

蜗杆油的研究。 前期的研制工作主要是围绕提高黏度

对油品进行改进， 添加增黏剂或使用高黏度基础油，
继而在基础油中加入动物脂或合成脂肪， 在 ２０ 世纪

８０ 年代才研制出专用蜗轮蜗杆油并制定标准。
１􀆰 ２􀆰 ３　 半合成型蜗轮蜗杆油

半合成型蜗轮蜗杆油是在矿物型蜗轮蜗杆油的基

础上添加了一定量的合成基础油及极压剂， 因而可满

足重负荷、 传动中有振动和冲击、 起动频繁的蜗轮蜗

杆副的润滑。 在我国， 此类油品研制技术比较成熟，
产品种类较多， 应用广泛。
１􀆰 ２􀆰 ４　 全合成型蜗轮蜗杆油

蜗轮蜗杆啮合传动时， 啮合轮齿间的相对滑动速

度大且接触时间较长， 不易实现良好的润滑， 故摩擦

损耗大、 设备故障率高。 另一方面， 相对滑动速度大

使齿面磨损严重、 发热量大， 蜗轮磨损快， 易发生胶

合， 传动效率降低。 这必定会影响到蜗轮蜗杆整体的

承载力、 传动率和使用寿命， 并制约了蜗轮蜗杆传动

技术的发展。
为了散热和减小磨损， 蜗轮蜗杆设备常使用价格

较为昂贵的减摩、 抗磨润滑油品， 这类油品具有黏度

大， 黏温性好、 摩擦因数低、 润滑性强等特点。 由全

合成型基础油调制的蜗轮蜗杆油， 具有凝点低、 冷启

动性好、 闪点高、 热稳定性好、 不易老化等诸多

优点。
２　 全合成型蜗轮蜗杆油的发展

２􀆰 １　 聚 α－烯烃 （ＰＡＯ） 在蜗轮蜗杆油中的应用

ＰＡＯ 是在催化剂的作用下由 α－烯烃聚合而成

的， 其综合性能优异， 是最常见的一种合成基础油。
ＰＡＯ 在 ２０ 世纪 ３０ 年代主要用于军事方面， 随着经济

的快速发展和工业设备需求的增加， 合成型润滑油的

诸多优点大大推进其在民用领域的应用。 由 ＰＡＯ 调

配的蜗轮蜗杆油与同黏度的矿物油型蜗轮蜗杆油相

比， 优点明显， 如黏度随温度变化小， 黏温特性好，
热稳定性高， 低温流动性好， 工作温度范围广， 蒸发

损失小， 抗氧化性好， 生物降解性优异［１０］。
ＰＡＯ 与矿物油可以很好地相容， 将 ２ 种基础油

混合调制出的蜗轮蜗杆油， 既具有 ＰＡＯ 的良好性能，
成本又低于 ＰＡＯ， 市场前景广阔。
２􀆰 ２　 合成酯在蜗轮蜗杆油中的应用

除了 ＰＡＯ 外， 合成酯类油也是最早用于调配润

滑油的合成基础油， 其由脂肪酸和脂肪醇在催化剂作

用下反应制得。 根据参加反应的酸和醇的品种不同，
合成酯可分为多元醇酯、 双酯、 单酯和芳香酯等。 合

成酯具有很强的极性， 其作为基础油调配出的蜗轮蜗

杆油可以很牢固地吸附在金属表面， 并形成很厚的油

膜， 具有较好的润滑性［１１］。 与矿物蜗轮蜗杆油相比，
在相同的条件下， 合成酯型的蜗轮蜗杆油蒸发损失

小， 可应用在较高温度的工况下。 除此之外， 合成酯

型的蜗轮蜗杆油还具有较好的黏温性， 好的热氧化安

定性， 应用范围也很广泛。 其弱点在于耐水解性差，
对橡胶密封件的相容性差； 使用时需要注意环境条

件， 尽量避免潮湿。
总的来说， 合成蜗轮蜗杆酯类油的性能出色， 虽

然适合蜗轮蜗杆的合成蜗轮蜗杆油主要有聚 α－烯烃

和聚醚 （ＰＡＧ） 这两类， 但随着技术的进步， 合成

酯类蜗轮蜗杆油的应用也会越来越广泛。
２􀆰 ３　 ＰＡＧ 在蜗轮蜗杆油中的应用

ＰＡＧ 油是由聚乙二醇调制而成， 也是应用最广

的合成基础油。 其由环氧乙烷 （ ＥＯ）、 环氧丙烷

（ＰＯ） 等原料， 以醇为引发剂， 通过开环共聚制得，
再通过一定工艺让这些聚醚形成一个亲水端， 一个疏

水端， 所以聚醚一般分为为水溶性聚醚、 水不溶性聚

醚和油溶性聚醚。 ＰＡＧ 的特点是特别润滑， 并具有

一定极压性， 而且完全不含石蜡。 很多矿物油低温流

动性差就是因为石蜡含量高， 因此聚醚合成蜗轮蜗杆

油低温性能出色［１２］。
聚醚类基础油的优点是其共聚形式多样， 有嵌段

式、 反嵌段式和无规则式共聚， 因此， 可以通过控制

聚合形式、 聚合度以及在分子设计中引入不同的功能

性元素、 官能团， 实现特定的功能以满足不同的使用

要求。 聚醚类基础油的缺点是价格昂贵， 与矿物基础

油相容性差， 不能做辅助基础油， 且吸湿性强， 这几

点与聚 α－烯烃有很大不同。
２􀆰 ４　 全合成型蜗轮蜗杆油的性能

与矿物油型蜗轮蜗杆油相比， 合成型蜗轮蜗杆油

具有以下特点：
（１） 节能方面： 采用合成型蜗轮蜗杆油， 蜗轮

５３１２０１７ 年第 ３ 期 向　 晖等： 合成型蜗轮蜗杆油的发展及应用



蜗杆可以得到良好的润滑， 运转效率高， 摩擦较小，
能耗低， 也就更节能。 实践证明， 合成型蜗轮蜗杆油

与矿物油相比效率更高， 如相同条件下使用聚乙二醇

油 （ＰＡＧ） 进行润滑的蜗轮蜗杆组， 比矿物油效率

提高了 １８％； 相同条件下使用 ＰＡＯ 类蜗轮蜗杆油相

对于矿物油类蜗轮蜗杆油， 能效提高 ８％～９％。
（２） 磨损方面： 合成蜗轮蜗杆油所使用的基础

油本身就具有优良的抗磨损能力， 如果添加剂使用得

当， 那么抗磨能力更加出色。 当使用 ＰＡＧ 类合成油

作基础油时， 磨损则表现得更低。
（３） 连续运转方面： 合成型蜗轮蜗杆油能更好

地抗高温、 抗老化变质， 使用时间比矿物油更长。 根

据基础油种类不同， 在同等温度条件下， 合成型蜗轮

蜗杆油的换油周期是矿物油的 ３ ～ ５ 倍不等。 有实验

数据表明， １００ ℃下蜗轮蜗杆油的换油周期， 矿物油

为 ５ ０００ ｈ， ＰＡＯ 类蜗轮蜗杆油为 １５ ０００ ｈ， 聚乙二醇

类 （ＰＡＧ） 蜗轮蜗杆油为 ２５ ０００ ｈ。 合成型蜗轮蜗杆

油的摩擦因数比矿物油低， 而且黏温特性更好， 这使

得其能以更低的黏度实现同等的性能要求， 另外使运

转温度相对更低。 在设备连续运转 ３００ ｈ 后油池温

度， 矿物油型蜗轮蜗杆油为 １１０ ℃， ＰＡＯ 类蜗轮蜗

杆油为 ９０ ℃， 聚乙二醇类 （ＰＡＧ） 为 ７５ ℃。
３　 结束语

随着工业生产的飞速发展和制造工艺的不断变

革， 设备结构设计得越来越紧凑， 运行工况向高温、
高压、 高速等方向发展， 对润滑油提出更高的要求。
因此研究和发展合成型润滑油具有重大的经济意义，
首先这类油改善接触部位的摩擦， 极大降低零部件的

磨损， 提高了能效， 延长了润滑油及设备使用寿命，
有效地降低了生产成本； 其次为保护环境， 在国外能

生物降解的蜗轮蜗杆油越来越受到关注， 这预示着在

不久的将来， 国内也会产生对此类润滑油的需求。
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膜过滤法测试变压器油机械杂质研究
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摘要： 机械杂质是导致变压器油绝缘性能下降的主要原因之一。 提出膜过滤法测试变压器油机械杂质的方法， 研

究不同孔径滤膜的测试精度和重复性， 选择一种可用于变压器油机械杂质测试的滤膜。 实际测试结果表明， 微孔滤膜

过滤称重分析测试变压器油中的颗粒污染物具有技术可行性； 用膜过滤法测得的颗粒杂质， 除包含机械颗粒污染物

外， 还可能包含油品衰变产物； 用膜过滤法测得的变压器油机械杂质含量与油品的冷却方式和设备 （油品） 的运行时

间有较强的相关性。
关键词： 变压器油； 机械杂质； 过滤测试
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ｌｕｔａｎｔｓ ｉｎ ｔｈｅ ｔｒａｎｓｆｏｒｍｅｒ ｏｉｌ ｂｙ ｍｉｌｌｉｐｏｒｅ ｆｉｌｔｅｒ．Ｔｈｅ ｉｍｐｕｒｉｔｙ ｐａｒｔｉｃｌｅｓ ｍｅａｓｕｒｅｄ ｂｙ ｍｅｍｂｒａｎｅ ｆｉｌｔｒａｔｉｏｎ ｍｅｔｈｏｄ ｍａｙ ａｌｓｏ
ｃｏｎｔａｉｎ ｏｉｌ ｄｅｃａｙ ｐｒｏｄｕｃｔｓ ｂｅｓｉｄｅｓ ｔｈｅ ｍｅｃｈａｎｉｃａｌ ｐａｒｔｉｃｕｌａｔｅ ｐｏｌｌｕｔａｎｔｓ．Ｔｈｅｒｅ ｉｓ ａ ｓｔｒｏｎｇ ｃｏｒｒｅｌａｔｉｏｎ ｂｅｔｗｅｅｎ ｔｈｅ ｍｅｃｈａｎｉ⁃
ｃａｌ ｉｍｐｕｒｉｔｙ ｃｏｎｔｅｎｔ ｍｅａｓｕｒｅｄ ｂｙ ｕｓｉｎｇ ｔｈｉｓ ｍｅｔｈｏｄ ａｎｄ ｔｈｅ ｃｏｏｌｉｎｇ ｍｅｔｈｏｄ ａｎｄ ｒｕｎｎｉｎｇ ｔｉｍｅ ｏｆ ｔｈｅ ｔｒａｎｓｆｏｒｍｅｒ ｏｉｌ．

Ｋｅｙｗｏｒｄｓ：ｔｒａｎｓｆｏｒｍｅｒ ｏｉｌ；ｍｅｃｈａｎｉｃａｌ ｉｍｐｕｒｉｔｉｅｓ；ｆｉｌｔｒａｔｉｏｎ ｔｅｓｔ

　 湿式变压器在制造和使用过程中， 变压器油中不

可避免地存在多种金属或非金属颗粒污染物， 例如制

造过程中残留的毛刺、 铁屑、 油漆、 焊渣、 型砂等；
装配过程进入的粉尘、 纤维； 正常运行过程中潜油泵

等部件产生的磨损颗粒； 油品衰变产生的油泥类不溶

物颗粒等。 污染物过高易造成油品绝缘性能下降， 甚

至引起火花放电烧毁设备［１－５］， 是导致故障和安全事

故的主要原因之一。 因此， 及时准确地监测变压器油

中的机械杂质， 对于保障设备安全具有重要意义。
目前电力行业通常采用激光颗粒计数仪、 发射光

谱分析等手段测试变压器油中的机械杂质， 但这些手

段需要使用大型的设备， 并且需要采集样品送至实验

室进行检测， 整体测试繁琐、 耗时、 成本高， 且由于

信息反馈周期较长， 对于维护人员及时采取适当措辞

进行防护造成不便。 本文作者探讨一种快捷、 低成

本、 便捷的方法杂质含量测试方法， 对现场快速检测

杂质含量及形成维修方案， 提高工作效率具有一定的

实际意义。
针对来源于设备本身制造过程残留的污染物以及

机械设备在运行过程摩擦产生的磨损颗粒， 本文作者

采用一定强度的多孔滤膜作为支撑架， 在样品加入黏

度稀释剂调节黏度， 控制流速， 在负压装置中进行磨

损颗粒分离， 该方法可快速分离样品中磨损颗粒并进

行定性定量分析。
１　 实验部分

１􀆰 １　 实验材料

试验油样取自不同运行年限变压器油； 滤纸为新

星牌中速定量滤纸 （杭州特种纸业有限公司生产）；
滤膜为密理博混合纤维素微孔滤膜， 孔径为 ０􀆰 １ ～ １􀆰 ２
μｍ， 购自密理博中国有限公司。



１􀆰 ２　 试验方法

单次过滤量为 １０ ｇ， 油样采用石油醚作为溶剂稀

释， 然后用滤膜抽滤， 溶剂挥发至恒重后， 对过滤物

做显微观察， 其他实验条件等参照 ＡＳＴＭ Ｄ４０５５。
试验仪器为 ＦＥＩ ＸＬ３０ＦＥＧ 扫描电镜 （ＳＥＭ）， 显

微镜型号为奥林巴斯 ＢＸ４０。
２　 滤膜的选择

变压器油中的机械杂质颗粒粒径多分布在 １５ μｍ
以下， 目前我国关于润滑油机械杂质测试标准， 仅有

ＧＢ ／ Ｔ ５１１ 《石油产品和添加剂机械杂质测定法 （重
量法） 》， 该方法规定的过滤介质为孔径 ３０ ～ ５０ μｍ
的中速定量滤纸， 故该标准不适用于变压器油中的机

械杂质测试。 目前微米以下孔径复合材料微孔滤膜的

生产技术已相当成熟， 采用微孔滤膜捕收集变压器油

中机械杂质成为可能。 ２ 种过滤材料的扫描电镜照片

见图 １ 和图 ２。

图 １　 中速定量滤纸

Ｆｉｇ １　 Ｎｅｕｔｒａｌ ｑｕａｎｔｉｔａｔｉｖｅ ｆｉｌｔｅｒ ｐａｐｅｒ

图 ２　 孔径 ０􀆰 ８ μｍ 的滤膜

Ｆｉｇ ２　 Ｆｉｌｔｅｒ ｍｅｍｂｒａｎｅ ｗｉｔｈ ０􀆰 ８ μｍ ｏｆ ｐｏｒｅ ｓｉｚｅ

　 　 实验采用 ０􀆰 １～１􀆰 ２ μｍ 孔径的 ５ 种规格滤膜进行

精密度测试， 试验的相对偏差结果见表 １。 可以看

出， ０􀆰 ４５ μｍ 孔径的滤膜具有较好的测量重复性， 可

以用于变压器油的测试。

表 １　 各种孔径滤膜的相对偏差

Ｔａｂｌｅ １　 Ｒｅｌａｔｉｖｅ ｄｅｖｉａｔｉｏｎ ｏｆ ｆｉｌｔｅｒ ｍｅｍｂｒａｎｅ ｗｉｔｈ
ｄｉｆｆｅｒｅｎｔ ｐｏｒｅ ｓｉｚｅｓ

滤膜孔径 ｄ ／ μｍ 相对平均偏差 ｅ ／ ％ 相对标准偏差 ｅ ／ ％
０．１ ４１．７８ ５９．８５
０．３ ３０ ４０．６
０．４５ １４．０２ １７．３７
０．８ １６．５５ ２２．２１
１．２ ２２．４５ ３０．０４

３　 变压器油中机械杂质的测试

实验选取了上海地区采集的不同运行工况的 ５５
个在用变压器油样进行测试， 样品情况见表 ２。

表 ２　 样品对应运行工况

Ｔａｂｌｅ ２　 Ｏｐｅｒａｔｉｎｇ ｃｏｎｄｉｔｉｏｎｓ ｏｆ ｔｈｅ ｓａｍｐｌｅｓ
工　 况 样品数

运行时间小于 ５ 年 １２
运行时间 ５～１０ 年 ９
运行时间 １０～１５ 年 １１
运行时间 １５～２０ 年 １１
运行时间大于 ２０ 年 １２
冷却方式 ＯＤＡＦ ８

冷却方式 ＯＤＡＮ ／ ＯＤＡＦ ２
冷却方式 ＯＦＡＦ ６
冷却方式 ＯＮＡＮ ３５

冷却方式 ＯＮＡＮ ／ ＯＮＡＦ ４
额定电压 ３５ ｋＶ １５
额定电压 １１０ ｋＶ １５
额定电压 ２２０ ｋＶ １１
额定电压 ５００ ｋＶ １４

３􀆰 １　 运行年限与机械杂质相关性分析

设备运行年限与机械杂质实测结果的关系见

表 ３。
从表 ３ 数据可见， 机械杂质的实测值与设备运行

时间正相关。
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表 ３　 不同运行时间的机械杂质含量
Ｔａｂｌｅ ３　 Ｍｅｃｈａｎｉｃａｌ ｉｍｐｕｒｉｔｉｅｓ ｃｏｎｔｅｎｔ ｗｉｔｈ ｄｉｆｆｅｒｅｎｔ

ｏｐｅｒａｔｉｏｎ ｐｅｒｉｏｄ
运行时间 机械杂质含量与分布

＜５ 年

含量： ２～３５ ｍｇ ／ ｋｇ （平均 １２􀆰 ５８），
其中： ＜１５ ｍｇ ／ ｋｇ 的 ８ 个，

占 ６６􀆰 ７％， １５～３５ ｍｇ ／ ｋｇ 的 ４ 个，
占 ３３􀆰 ３％

５～１０ 年

含量： ４～３０ ｍｇ ／ ｋｇ （平均 ９􀆰 ６７），
其中： ＜１５ ｍｇ ／ ｋｇ 的 ８ 个，

占 ８８􀆰 ９％， １５～３５ ｍｇ ／ ｋｇ 的 １ 个，
占 １１􀆰 １％

１０～１５ 年

含量： ３～４０ ｍｇ ／ ｋｇ （平均 １６􀆰 ３６），
其中： ＜１５ ｍｇ ／ ｋｇ 的 ６ 个，

占 ５４􀆰 ５％， ２０～３０ ｍｇ ／ ｋｇ 的 ４ 个，
占 ３６􀆰 ４％， ４０ ｍｇ ／ ｋｇ 的 １ 个， 占 ９􀆰 １％

１５～２０ 年

含量： ５～７４ ｍｇ ／ ｋｇ （平均 ２３􀆰 ４５），
其中： ＜１５ ｍｇ ／ ｋｇ 的 ６ 个，

占 ５４􀆰 ５％， １５～３５ ｍｇ ／ ｋｇ 的 １ 个，
占 ９􀆰 １％， ＞３５ ｍｇ ／ ｋｇ 的 ４ 个， 占 ３６􀆰 ４％

＞２０ 年

含量： ４～６７ ｍｇ ／ ｋｇ （平均 ２９􀆰 ０８），
其中： ＜１５ ｍｇ ／ ｋｇ 的 ５ 个，

占 ４１􀆰 ７％， １５～３５ ｍｇ ／ ｋｇ 的 ３ 个，
占 ２５％， ＞３５ ｍｇ ／ ｋｇ 的 ４ 个， 占 ３３􀆰 ３％

３􀆰 ２　 额定电压与机械杂质相关性分析

设备额定电压与机械杂质实测结果的关系见

图 ３。

图 ３　 设备额定电压与机械杂质实测结果分布散点图

Ｆｉｇ ３　 Ｅｑｕｉｐｍｅｎｔ ｒａｔｅｄ ｖｏｌｔａｇｅ ｖｓ． ｍｅｃｈａｎｉｃａｌ ｉｍｐｕｒｉｔｙ

从实测结果看， 基本上 ３５ ｋＶ 和 １１０ ｋＶ 设备的

机械杂质含量范围呈现一定程度的离散性， 而 ２２０
ｋＶ 和 ５００ ｋＶ 设备的机械杂质基本上集中在少于 ２０
ｍｇ ／ ｋｇ 范围内， 可能与高压设备的过滤和冷却方式

有关。
３􀆰 ３　 冷却方式与机械杂质相关性分析

采用 ＯＮ 方式冷却的 ３９ 台设备中， 平均机械杂

质的含量为 ２１ ｍｇ ／ ｋｇ， 有 １９ 台设备的机械杂质超过

１５ ｍｇ ／ ｋｇ （比例为 ４８􀆰 ７％）； 而采用 ＯＤ ／ ＯＮ 方式冷

却的 １６ 台设备中， 平均机械杂质的含量为 １２ ｍｇ ／ ｋｇ，
仅有 ３ 台设备的机械杂质超过 １５ ｍｇ ／ ｋｇ （比例为

１８􀆰 ７５％）。 ２ 种冷却方式的机械杂质含量的统计分布

图见图 ４ 和图 ５。

图 ４　 ＯＮ 冷却方式机械杂质分布图

Ｆｉｇ ４　 Ｄｉｓｔｒｉｂｕｔｉｏｎ ｏｆ ｍｅｃｈａｎｉｃａｌ ｉｍｐｕｒｉｔｉｅｓ ｉｎ ＯＮ ｃｏｏｌｉｎｇ ｍｏｄｅ

图 ５　 ＯＤ ／ ＯＦ 冷却方式机械杂质分布图

Ｆｉｇ ５　 Ｄｉｓｔｒｉｂｕｔｉｏｎ ｏｆ ｍｅｃｈａｎｉｃａｌ ｉｍｐｕｒｉｔｉｅｓ ｉｎ ＯＤ ／ ＯＦ
ｃｏｏｌｉｎｇ ｍｏｄｅ

３􀆰 ４　 对测试数据相关问题的分析探讨

从机械杂质的实测结果可见： 一是最高频次的机

械杂质含量集中在 １５ ｍｇ ／ ｋｇ 附近 （出现频率约占总

频率的 ５４􀆰 ５％）； 二是绝大部分机械杂质超过 ３０
ｍｇ ／ ｋｇ的设备 （共 １２ 台） 运行时间均在 １０ 年以上，
仅 ２ 台设备的运行时间不足 １０ 年； 三是机械杂质较

高的样品基本上都是来自冷却条件较差的低压设备

（仅 １ 台 ２２０ ｋＶ）。
显微镜观察过滤后的滤膜残留物， 根据图片判
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断， 机械杂质实测值较高的样品， 其实际的颗粒物

量与机械杂质 １０ ～ １５ ｍｇ ／ ｋｇ 的样品相比， 并无明显

的增加。 结合对应设备运行工况的规律性考虑， 可能

是因为样品的滤出物中， 还含有相对量较高的 Ｘ－蜡
等在电场力作用下形成的不溶性聚合物［６］所致。 文献

［７］ 研究表明， 高温更易形成 Ｘ－蜡， 而 Ｘ－蜡的增

加， 除了对绝缘强度有影响， 往往还可能影响油中的

含气量； 另外， ＧＢ ４０１６⁃８３ 对术语 “ 机械杂质”
（Ｍｅｃｈａｎｉｃａｌ ｉｍｐｕｒｉｔｉｅｓ） 定义为： 存在于油品中所有

不溶于规定溶剂的杂质。 因此， 将不溶性的油品衰变

产物计入机械杂质是有意义的。
文中研究的样品的测试结果标准差为 １７ ｍｇ ／ ｋｇ，

根据前述， 建议对于变压器油机械杂质的报警值设定

在 ３０～３５ ｍｇ ／ ｋｇ （约 ２ 倍标准差）， 对于超过报警值

的样品， 应采用显微镜考察颗粒污染物， 并加强油中

含气量的监测。
４　 结论

（１） 微孔滤膜过滤称重分析测试变压器油中的

颗粒污染物具有技术可行性和实际意义。
（２） 用膜过滤法测得的颗粒杂质， 除了机械颗

粒污染物外， 还可能包含油品衰变产物。
（３） 用膜过滤法测得的变压器油机械杂质含量

与油品的冷却方式和设备 （油品） 的运行时间有较

强的相关性。
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转发：机械工业出版社出版《机械设计手册》（第六版）

暨限量刊登企业宣传版面的通知

　　《机械设计手册》自 1991 年出版以来，已经连续修订了五版，截至 2014 年，累计销售量超过 300 余万套 (册 )。
作为国家重点科技图书和机械工程领域影响力最强、最具权威的大型工具书，先后获得中国出版政府奖（2013 年）、
中国机械工业科学技术一等奖（2011 年）、全国优秀图书奖（1995 年）、机械工业部科技进步二等奖（1997 年），
并多次评为全国优秀畅销书。
　　机械工业是国民经济的支柱产业，在我国实现经济社会转型发展和参与全球经济合作、体现国家产业竞争力以
及实现“中国制造 2025”目标等方面具有战略性支撑作用，依靠科技进步振兴装备制造业是使我国由制造大国过渡
到制造强国的核心因素和关键。
　　发展装备制造业必须加强产品的开发与设计研究。机械产品的设计正由传统设计模式向现代设计模式转变，现
代设计的特点是广泛采用信息技术，特别是计算机技术，着力应用智能化设计、数字化设计、网络化设计、绿色化
设计、系统化设计的综合设计技术。机械工业出版社响应“中国制造 2025”号召，致力于为制造业提供知识服务，
特定于 2017 年 6 月出版《机械设计手册（第六版）》。
　　《机械设计手册（第六版）》按照科学、先进、实用、可靠的编写原则，编审人员汇集了领域与行业内 170 多
位专家学者，阵容强大、权威性强。他们中有中国科学院与中国工程院院士 3名，长江学者 2名，教授、研究员和
教授级高级工程师 82 名。他们都是本领域的权威和精英，具有的深厚的理论功底、丰富的实际设计经验和执着的敬
业精神，确保了本部手册的高水平和权威性。实现了以下几个方面具有的鲜明特色和价值：
　　第一，全书结构体系科学严密。
　　第二，设计内容全覆盖。
　　第三，常规设计准确、可靠、简明、实用。
　　第四，专卷论述机电一体化技术。
　　第五，现代设计全面、丰富。
　　第六，综合设计法高屋建瓴，统领全局。
本版手册共分 6卷。 
　　　　第 1卷《常用设计资料》
　　主要内容有：常用资料、常用数学公式和常用力学公式、机械工程材料、零部件设计常用基础标准、零件结构
设计工艺性等。
　　　　第 2卷《机械零部件设计（连接、紧固与传动）》
　　主要内容有：连接与紧固、带传动和链传动、摩擦轮传动与螺旋传动、齿轮传动、轮系、减速器和变速器、机构等。
　　　　第 3卷《机械零部件设计（轴系、支承与其他）》
　　主要内容有：轴、滑动轴承、滚动轴承、联轴器、离合器与制动器、弹簧、起重运输机械零部件和操作件、机
架与箱体、管道与管道附件、润滑、密封等。
　　　　第 4卷《流体传动与控制》
　　主要内容有：液压传动与控制、气压传动与控制、液力传动等。
　　　　第 5卷《机电一体化及控制技术》
　　主要内容有：机电一体化技术及设计、机电系统控制、工业机器人技术、数控技术、微机电系统及设计、机械
状态监测与故障诊断技术、激光机器在机械工程中的应用、电动机、电器与常用传感器等。
　　　　第 6卷《现代设计理论与方法》
　　主要内容有：现代设计理论与方法综述、普适设计与功能设计、创新设计、绿色设计与和谐设计、机械系统概
念设计、机械系统的振动设计及噪声控制、机械结构的有限元设计、疲劳强度设计、机械可靠性设计、造型设计与
人机工程、摩擦学设计、优化设计、虚拟设计、智能设计、并行设计与协同设计、反求设计与快速成形制造技术、
快速响应变型设计、计算机辅助设计、公理设计与质量功能展开（QFD）设计、产品综合设计的理论与方法等。
　　《机械设计手册（第六版）》是一部与时俱进、常规与现代兼备、时代感鲜明的大型设计类科技工具书。以荟
萃常规与现代设计精华，引领现代机械设计新潮流的崭新面貌向机械设计领域的广大读者奉献上了一部恢宏著作，
必将成为我国大型科技工具书出版史的重要一页，相信本部手册在我国装备制造与机械工业现代化发展进程中发挥
重要作用。
　　鉴于本手册对行业的重要性和实用性，首次在《机械设计手册（第六版）》（6卷本）中开辟部分企业宣传专版，
择优宣传介绍部分优秀企业。帮助机械装备制造企业提升品牌形象和市场竞争力，促进主配企业之间的交流与合作。
为求更高质量的完成采编工作，机械工业出版社联合北京中经企联信息科技中心成立专项办公室，具体负责《手册》
（6卷本）企业专版入刊事宜。　　欢迎广大读者建言献策，积极支持和配合本手册企业专版的编撰工作！

企业宣传版刊登方式及其他事宜，联系方式：
联系电话：010-53059226                传  真：010-53059228
联系人：        刘国乐 13522352218
邮箱：jgsbianjibu@163.com    http://www.cmpbook.com
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