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摘要： 针对变深环境下油液黏度随温度、 压力等环境参数的改变而变化的问题， 建立变深下以环境压力、 海水温

度为环境特征参数的变深环境模型。 采用 “模态方程” 推导油液黏度变化规律模型， 通过对 ＩＳＯ ＶＧ ３２ 与 ＩＳＯ ＶＧ ４６
理论结果进行误差分析， 得到其最大误差分别为 ６􀆰 ９％、 ８􀆰 ４％， 验证了该模型的合理有效性。 基于上述模型提出以水

深为自变量的油液黏度理论分析模型， 揭示出随下潜深度的增加油液黏度依次呈快速增加、 过渡调整、 稳定增加的三

段式动态变化规律。 变深环境下油液黏度特性变化规律为水下液压介质的择选及变深液压设备的性能分析奠定了理论

基础。
关键词： 变深环境； 环境模型； 黏度特性； 变化规律； 性能预测
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　 液压传动具有功率密度大、 结构紧凑、 传动平稳

等优点， 被广泛应用于深海作业设备。 随着海洋工

程、 深海石油开采、 深海采矿等技术的不断发展， 各

种水下机器人、 深潜器等深海探测设备得以迅猛发

展， 海洋探索也逐渐从浅海走向深海［１］， 这对液压传

动技术在海洋开发领域中的应用提出了更高的要求。
液压油作为液压系统能量传递的载体， 其物理属性之

一的黏度对环境变化非常敏感， 尤其在变深条件下，
随海水的压力、 密度、 温度、 盐度等环境参数的改变

而产生较大变化。 针对环境因素对油液黏度特性的作

用规律， 国内外学者进行了一定研究。 美国 Ｇｅｏｒｇｉａ
Ｉｎｓｔｉｔｕｔｅ ｏｆ Ｔｅｃｈｎｏｌｏｇｙ 的 ＢＡＩＲ 与荷兰 Ｄｅｌｆｔ Ｕｎｉｖｅｒｓｉｔｙ
ｏｆ Ｔｅｃｈｎｏｌｏｇｙ 的 ＲＯＥＬＡＮＤＳ 等均提出了变温变压下液

压油黏度修正模型， 用于预测液压油黏度特性随环境

温度、 压力的变化规律［２－４］； 中国北方车辆研究所的

宋起跃等［５］提出了某专用液压油黏度与温度的经验公



式， 推导了黏度在压力、 温度综合作用下的函数关

系； 空军工程大学李永林等［６］ 对液压油黏度与压力、
温度之间的数学模型进行了综述。 国内外研究成果均

表明， 温度与压力的变化对油液黏度特性产生重要影

响， 但对油液黏度迁移规律的研究多建立在实验条件

上， 未涉及特定环境， 尤其变深环境对液压介质的特

性的作用规律。
本文作者分析变深环境对油液黏度特性的作用规

律， 给出了以水深为自变量的油液黏度理论分析模

型， 揭示了水下液压系统的介质黏度特性变化规律，
为水下液压介质的选择及深水液压设备的性能预测提

供理论依据。
１　 变深环境模型

１􀆰 １　 水下环境压力

水下环境压力包括海水自重产生的压力、 大气压

力 ｐａ 及水下设备与洋流相对运动所产生的动态压力。
当水深 ｈ≤１ ０００ ｍ 时水下环境压力［７］可表示为

ｐ１（ｈ）＝ ｐａ＋ρｓｇｈ＋
１
２ρｓ

ｖ２ｍ １－
ｖｓ
ｖｍ

æ

è
ç

ö

ø
÷

２
é

ë
êê

ù

û
úú （１）

式中： ｐａ 为大气压力； ρｓ 为海水密度； ｇ 为重力加速

度； ｖｓ 为水深 ｈ 处的海水流速； ｖｍ 为水下设备相对

海水的运动速度。
当水深 ｈ＞１ ０００ ｍ 时， 洋流速度小， 水下设备受

环境限制， 运动缓慢， 动态压力可忽略， 式 （１） 简

化为

ｐ２（ｈ）＝ ｐａ＋ρｓｇｈ （２）
１􀆰 ２　 水下环境温度

热带海域是海洋探测和开发的重要领域， 为此以

热带海域为基础分析海水温度的变化规律。 以物理海

洋学专著 ［８］ 中热带海水温度曲线为依据， 采用解

析表达式逼近离散数据的方法对海水温度进行分段拟

合， 获得水下环境温度模型：

ｔ ｉ（ｈ）＝

１．９６×１０－８ｈ３－１．０２×１０－４ｈ２－２．２９×１０－３＋２８．１７
　 　 ｈ∈（０，４３０）
９ ３３７ｈ－１．１５５＋０．５２２ ６
　 　 ｈ∈（４３０，７ ０００）

ì

î

í

ï
ïï

ï
ï

（３）
式中： ｉ＝ １， ２。

由水下环境温度模型所得热带海水温度垂直分布

曲线及相对误差图如图 １ 所示。 可知， 模型拟合曲

线与实测数据基本吻合， 其计算结果在 ７５０、 ２ ０００、

５ ０００ ｍ 处相对误差较大， 最大为 ９􀆰 ２％， 模型总体

合理， 可较为准确地预知不同深度下的海水温度。

图 １　 热带海水温度垂直分布曲线及相对误差图

Ｆｉｇ １　 Ｖｅｒｔｉｃａｌ ｄｉｓｔｒｉｂｕｔｉｏｎ ｃｕｒｖｅ ａｎｄ ｒｅｌａｔｉｖｅ ｅｒｒｏｒ ｔｒｏｐｉｃａｌ
ｓｅａｗａｔｅｒ ｔｅｍｐｅｒａｔｕｒｅ

１􀆰 ３　 水下环境模型

联立式 （１） — （３）， 可得 ０～７ ０００ ｍ 水深范围

内变深环境模型：

Ｓ（ｈ） ＝
ｐ１（ｈ）， ｔ１（ｈ）　 ｈ ∈ （０， ４３０）
ｐ１（ｈ）， ｔ２（ｈ） ｈ ∈ （４３０， １ ０００）
ｐ２（ｈ）， ｔ２（ｈ） ｈ ∈ （１ ０００， ７ ０００）

ì

î

í

ïï

ïï

（４）
可知， 不同海层对应不同的水下环境压力和海水

温度模型， 对液压介质的影响亦不同。
假设水下设备速度、 洋流流速分别为 １５、 ０􀆰 ２

ｍ ／ ｓ， 海平面大气压力、 海水温度分别为 ０􀆰 １ ＭＰａ 和

２８ ℃， 由水下环境模型 （４） 获得的变深环境特征参

数与下潜深度间的变化曲线如图 ２ 所示。

图 ２　 变深下环境压力、 海水温度的动态变化曲线

Ｆｉｇ ２　 Ｔｈｅ ｄｙｎａｍｉｃ ｃｈａｎｇｅ ｃｕｒｖｅ ｏｆ ａｍｂｉｅｎｔ ｐｒｅｓｓｕｒｅ ａｎｄ ｓｅａｗａｔｅｒ
ｔｅｍｐｅｒａｔｕｒｅ ｕｎｄｅｒ ｔｈｅ ｃｈａｎｇｅ ｏｆ ｄｅｐｔｈ

２ 润滑与密封 第 ４２ 卷



　 　 由图 ２ 可知， 下潜深度增加， 海水温度呈非线性

下降， 下降过程分为快速下降、 降幅减缓、 缓慢下降 ３
个阶段， 相应区间分别为 ０ ～ ４３０ ｍ、 ４３０ ～ １ ８００ ｍ、
１ ８００～７ ０００ ｍ， 温度首先从 ２８ ℃快速降至 ９􀆰 ９ ℃， 此

后降幅减缓， 逐渐降至 ２􀆰 ２ ℃， 最后缓慢减少至 １ ℃，
平均降幅幅度分别为每百米 ４􀆰 ２、 ０􀆰 ５６、 ０􀆰 ０２７ ℃。 海

水压力总体呈线性增加， 同时计算表明动态压力与海

水自身压力相比很小， 仅在浅水区需予以考虑。

２　 变深下油液黏度迁移规律模型

２􀆰 １　 油液黏度迁移规律

２􀆰 １􀆰 １　 油液黏度迁移规律模型

对于变温变压条件下油液黏度的变化规律， 前人

基于经验与理论推导提出了许多数学模型， 其中部分

常用模型如表 １ 所示。 表 １ 中， ａ、 β、 γ、 Ｒ、 Ｓ、 Ｚ、
Ｃ、 Ｋ、 Ｂ 为相应参数； μ０ 为大气压下介质黏度； α
为黏压系数。

表 １　 复合条件下常用黏度计算模型

Ｔａｂｌｅ １　 Ｃｏｍｍｏｎ ｖｉｓｃｏｓｉｔｙ ｍｏｄｅｌ ｕｎｄｅｒ ｃｏｍｐｏｕｎｄ ｃｏｎｄｉｔｉｏｎ

提出者 数学模型 适用范围

ＲＯＥＬＡＮＤＳ［４］ ｌｎ μ ＋ １．２
ｌｎ μ０ ＋ １．２

＝
ｔ０ ＋ １３５
ｔ ＋ １３５( )

Ｓ

１ ＋ ｐ
２ ０００( )

ｚ

精度高，参数难确定

ＣＨＥＮＧ 和 ＳＴＥＲＮＬＩＣＨＴ ［９］ μ ＝ μ０ｅｘｐ（ａｐ ＋ β
ｔ

－ β
ｔ０

＋ γｐ
ｔ
） 参数不易确定，使用少

Ａｌ⁃Ｂｅｓｈａｒａｈ［１０］ μＰ ＝ μ０ｅｘｐＲ（ｐ － １４．７） 用于低温高压的原油

Ｖｏｇｅｌ ＆ Ｂａｒｕｓ［１１］ μ ＝ Ｋｅｘｐ（ Ｂ
ｔ ＋ Ｃ

）ｅｘｐ（αｐ） 形式简单，使用广泛

　 　 Ｖｏｇｅｌ 方程与 Ｂａｒｕｓ 方程分别反映温度、 压力对

黏度的影响， 两者的综合方程形式简单， 参数易确

定， 被广泛应用于工程计算与数值分析中， 独立方

程［１２］如下：

μ０ ＝ Ｋｅｘｐ（
Ｂ

ｔ ＋ Ｃ
） （５）

μ ＝ μ０ｅ
αｐ （６）

为提高综合方程计算精度， 采用 “模态方程”，
即以 Ｂａｒｕｓ 方程为基础， 考虑温度与压力对黏度的综

合影响［１１］。

μ（ｐ， ｔ） ＝ μ０ｅｘｐ［
ｐ

ａ１ ＋ ａ２ ｔ ＋ （ｂ１ ＋ ｂ２ ｔ）ｐ
］ （７）

进而得到温度与压力共同作用下的动态黏度系数

方程：

α（ｐ， ｔ） ＝
ｌｎ μ － ｌｎ μ０

ｐ － ｐ０

＝ １
ａ１ ＋ ａ２ ｔ ＋ （ｂ１ ＋ ｂ２ ｔ）ｐ

（８）
式中： ａ１、 ａ２、 ｂ１、 ｂ２ 均为相应参数； ｐ０ 为大气压

力； ｐ 单位为 ＭＰａ， ｔ 单位为℃。
综上所述， Ｖｏｇｅｌ 与 Ｂａｒｕｓ 油液黏度迁移规律模

型可进一步表示为

μ＝Ｋｅｘｐ ［
Ｂ
ｔ＋Ｃ

］ ｅｘｐ ［
ｐ

ａ１＋ａ２ｔ＋ （ｂ１＋ｂ２ｔ） ｐ
］ （９）

２􀆰 １􀆰 ２　 油液黏度迁移规律模型验证

油液黏度迁移规律模型是对油液黏度特性的变深

迁移规律进行分析的基础， 采用 ＩＳＯ ＶＧ ３２ 号油 （液
压油 ２􀆰 ＥＳ􀆰 ３２） 与 ＩＳＯ ＶＧ ４６ 号油 （ＡＴＦ ９３１􀆰 Ｍ􀆰 ４６）
对其精度进行验证， 不同条件下油液黏度［１１］ 如表 ２
所示。 采用待定系数法， 将表 ２ 数据代入式 （５） 与

式 （８）， 获得方程参数如表 ３ 所示。 将表 ３ 参数代入

油液黏度迁移规律模型， 获得温度、 压力两环境参数

变化时的油液黏度， 其实验数据与拟合数据对比图、
相对误差图如图 ３—４ 所示。 可知， 实验数据与油液

黏度迁移规律曲线重合度高， 不同温度变压下 ２ 种油

液误差分布为： ＶＧ ３２ 号油拟合数据相对误差主要在

（－ ０􀆰 ０６９， ０􀆰 ０５３） 范围内浮动， 位于 （ ４７􀆰 ７ ℃，
３３１􀆰 ５ ＭＰａ） 处的数据误差最大， 为 ０􀆰 ０６９； 而 ＶＧ ４６
号油拟合数据相对误差主要在 （ －０􀆰 ０８２， ０􀆰 ０８４） 范

围内浮动， 位于 （２０ ℃， １０９􀆰 ４ ＭＰａ） 处的数据误差

最大， 达 ０􀆰 ０８４。 综上所述， 油液黏度迁移规律模型

合理， 经计算获得的参数准确， 可较为准确地预知油

液黏度迁移规律。
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表 ２　 ＶＧ３２ 号油与 ＶＧ ４６ 号油黏度实验数据

Ｔａｂｌｅ ２　 Ｔｈｅ ｅｘｐｅｒｉｍｅｎｔａｌ ｄａｔａ ｏｆ ＶＧ３２ ａｎｄ ＶＧ４６

油品 温度 ｔ ／ ℃ 压力 ｐ ／ ＭＰａ 黏度 η ／ （ｍＰａ·ｓ） 油品 温度 ｔ ／ ℃ 压力 ｐ ／ ＭＰａ 黏度 η ／ （ｍＰａ·ｓ）

ＶＧ ３２

２５．４

０．１ ５４．３
１３５ ２５８
２０７ ５７２
２７５ １ ２１３
３５５ ２ ７５０
４２５ ５ ３３３

４７．７

０．１ ２４．５
８１ ５５
１６６ １３１
２４８ ２９８
３３４ ５７２
４２５ １ ３３３

７５．９

０．１ ７５．９
１１２ ２９
２２１ ７７
３０７ １５２
３９８ ３０７
４５４ ４２８

ＶＧ４６

２０

０．１ ８８．５７
５０ ２７５
８４．４ ４６７
１０９．４ ９１０
１６５．６ ２ ５００
２２１．２ ６ ５３３

４６．２

０．１ ３０．２
９８ １６２

１５３．６ ３７５
２１０．６ ８００
３１２．５ ３ ４６７
３６８．７ ７ １３２

７５．７

０．１ １２．１９
８４．４ ３９
３３１．２ ７８７
３７３．７ １ ２００
４５２．５ ２ ７５０
４９１．９ ３ ９００

表 ３　 Ｖｏｇｅｌ 方程及黏压系数方程参数

Ｔａｂｌｅ ３　 Ｔｈｅ ｐａｒａｍｅｔｅｒｓ ｏｆ Ｖｏｇｅｌ’ｓ ｅｑｕａｔｉｏｎ ａｎｄ ｓｔｒａｉｎ ｃｏｅｆｆｉｃｉｅｎｔ

油液 Ｋ ／ （ｍＰａ·ｓ） Ｂ ／ ℃ Ｃ ／ ℃ ａ１ ／ ＭＰａ ａ２ ／ （ＭＰａ·℃ －１） ｂ１ ｂ２ ／ ℃
－１

ＶＧ ３２ ０．０１４ ５６ １ ７１１．９ １８２．７ ７１．７４ ０．４４５ ３ ０．０１５ ３２ ３．１７×１０－ ４

ＶＧ ４６ ０．０３２ ９４ １ ３１１．６ １４６．１ ３８．７２ ０．３８９ １ ０．０１６ ５８ ２．２４×１０－ ４

图 ３　 变环境参数下油液黏度变化曲线

Ｆｉｇ ３　 Ｖｉｓｃｏｓｉｔｙ ｃｕｒｖｅｓ ｏｆ ｏｉｌｓ ｕｎｄｅｒ ｖａｒｉａｂｌｅ ｅｎｖｉｒｏｎｍｅｎｔａｌ
ｐａｒａｍｅｔｅｒｓ

图 ４　 油液黏度拟合数据相对误差

Ｆｉｇ ４　 Ｔｈｅ ｒｅｌａｔｉｖｅ ｅｒｒｏｒ ｏｆ ｆｉｔｔｉｎｇ ｄａｔａ ｏｆ ｏｉｌ ｖｉｓｃｏｓｉｔｙ
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２􀆰 ２　 变深下油液黏度迁移规律模型

联立变深环境模型与油液动态变化模型， 获得变

深下油液黏度特性的迁移规律的模型：

　 　 μ（ｈ） ＝
μ［ｐ１（ｈ）， ｔ１（ｈ）］　 　 　 　 　 ｈ ∈ （０， ４３０）
μ［ｐ１（ｈ）， ｔ２（ｈ）］ ｈ ∈ （４３０， １ ０００）
μ［ｐ２（ｈ）， ｔ２（ｈ）］ ｈ ∈ （１ ０００， ７ ０００）

ì

î

í

ïï

ïï

（１０）

　 　 当水下设备位于某一海层， 例如位于 １ ０００ ～ ７ ０００ ｍ时， 其油液黏度迁移规律模型具体表达式为

　 　 μ ＝ Ｋｅｘｐ（
Ｂ

９ ３３７ｈ －１．１５５ ＋ ０．５２２ ６ ＋ Ｃ
）·

ｅｘｐ
ｐａ ＋ ρｓｇｈ

ａ１ ＋ ａ２（９ ３３７ｈ －１．１５５ ＋ ０．５２２ ６） ＋ ［ｂ１ ＋ ｂ２（９ ３３７ｈ －１．１５５ ＋ ０．５２２ ６）］（ｐａ ＋ ρｓｇｈ）
{ } （１１）

　 　 将变深 ｈ 及其他 ７ 个常系数带入上述方程， 可得

到油液黏度在此海层的变化规律。
３　 油液黏度特性的变深迁移规律

ＶＧ ３２ 号油初始黏度低， 黏温、 黏压特性好， 在

水下拥有更广的应用空间， 将其参数代入变深下油液

黏度特性的迁移规律模型， 获得规律如图 ５ 所示。

图 ５　 变深下 ＶＧ ３２ 号油黏度变化曲线

Ｆｉｇ ５　 Ｔｈｅ ｖｉｓｃｏｓｉｔｙ ｃｈａｎｇｅ ｃｕｒｖｅ ｏｆ ＶＧ ３２ ｕｎｄｅｒ ｔｈｅ ｃｈａｎｇｅ
ｏｆ ｄｅｐｔｈ

由图 ５ 可知， 油液黏度随水深增加呈非线性增

大。 变深下黏度特性变化规律总体可分为 ３ 个阶段，
即快速增加、 过渡调整、 稳定增加， 相应区间分别为

０～４１０ ｍ、 ４１０～１ ４００ ｍ、 １ ４００ ～ ７ ０００ ｍ。 第一阶段

黏度从 ４７􀆰 ３ ｍＰａ·ｓ 增加至 １０３􀆰 ４ ｍＰａ·ｓ， 增幅较

大， 平均增幅为每百米 １３􀆰 ７ ｍＰａ·ｓ。 第二阶段黏度

增至 １８０􀆰 ３ ｍＰａ·ｓ， 但增幅逐渐减小， 平均增幅为

每百米 ７􀆰 ８ ｍＰａ·ｓ。 第三阶段黏度从 １８０􀆰 ３ ｍＰａ·ｓ
增加至 ４７１􀆰 ３ ｍＰａ·ｓ， 增幅平稳， 平均增幅为每百

米 ５􀆰 ２ ｍＰａ·ｓ。
油液黏度的变化幅度受环境压力与海水温度的影

响。 在不同的海层， 分别改变单一环境变量， 黏度变

化曲线如图 ６ 所示。 第一阶段定压变温条件下黏度增

量为 ５０􀆰 ８ ｍＰ·ｓ， 而定温变压条件下黏度增量为

４􀆰 ２５ ｍＰ·ｓ， 此水域海水温度对黏度的影响远大于环

境压力对黏度的影响， 对黏度变化起主导作用。 而第

三阶段环境压力对黏度的影响远大于海水温度对黏度

的影响， 对黏度变化起主导作用， 油液黏度随环境压

力的增加呈线性增长。 第二阶段定压变温条件下黏度

增量为 ５４ ｍＰ·ｓ， 而定温变压条件下黏度增量为

１４􀆰 ２ ｍＰ·ｓ， 虽然海水温度对黏度的影响仍大于环境

压力对黏度的影响， 但由图 ６ （ｂ） 可知， 海水温度

对黏度的影响逐渐减弱， 而变压时黏度的增幅保持不

变， 由第二阶段进入第三阶段， 环境压力逐渐替代海

水温度成为影响黏度的主要因素。 综上所述， 油液黏

度呈现不同变化规律主要是由环境压力与海水温度随

水深不同所致， 主要影响因素随水深的不同而变化。

图 ６　 单一环境变量变化黏度增长曲线

Ｆｉｇ ６　 Ｖｉｓｃｏｓｉｔｙ ｇｒｏｗｔｈ ｃｕｒｖｅｓ ｕｎｄｅｒ ｓｉｎｇｌｅ ｅｎｖｉｒｏｎｍｅｎｔ ｖａｒｉａｂｌｅ

４　 结论

（１） 建立了以水深为自变量， 环境参数海水温

度与环境压力为因变量的变深环境模型， 通过实测数

据验证了水下环境温度模型的合理性， 揭示了环境参

数随下潜深度的变化规律， 为油液黏度特性的变深迁

移规律分析打下基础。
（２） 采用 “模态方程” 推导了变温变压条件下
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油液黏度迁移规律模型， 通过对 ＩＳＯ ＶＧ ３２ 与 ＩＳＯ ＶＧ
４６ 理论结果进行误差分析， 得到其最大误差分别为

６􀆰 ９％、 ８􀆰 ４％， 验证了模型合理有效， 计算所得数据

准确可靠， 为油液黏度特性的变深迁移规律分析提供

了理论依据。
（３） 构建了油液黏度特性的变深迁移规律模型，

对变深下 ＩＳＯ ＶＧ ３２ 黏度进行了预测与分析， 获得了

油液黏度 “三段式” 变深迁移规律， 即快速增加、
过渡调整、 稳定增加等 ３ 个阶段。 进一步分析表明油

液黏度呈现不同变化规律主要是由环境压力与海水温

度随水深不同所致， 相关研究结果为工程实际应用提

供了理论支持。
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中科院合肥研究院在石墨烯填充导热复合材料研究方面取得进展
中国科学院合肥物质科学研究院先进制造技术研究所研究员王晓杰课题组提出将少量石墨烯与聚二甲基硅氧烷

（ＰＤＭＳ） 混合， 从而提升 ＰＤＭＳ 导热性能的研究思路， 并与强磁场科学中心方军课题组合作， 在 １０ Ｔ 强磁场设备下制备出

各向异性的石墨烯 ／ ＰＤＭＳ 复合材料。 该课题组的研究结果表明， 石墨烯在强磁场下的取向可以显著地提升 ＰＤＭＳ 的热导率。
ＰＤＭＳ 作为高分子有机硅聚合物的一种， 具有高光学透明度、 化学惰性、 无毒、 非易燃等特性， 广泛应用于生物微机电

系统、 微流体装置以及柔性电子设备等多个领域。 然而 ＰＤＭＳ 的低热导率严重制约了它的应用功能。 近年来， 科研人员持续

探索通过填充高热导率填料以提高聚合物导热性能的方法， 然而很难在保证聚合物本身的柔韧性等优势的前提下大幅度地提

升聚合物的导热性能。
该课题组选用石墨烯 （室温下热导率可高达 ５ ０００ Ｗ ／ （ｍ·Ｋ）作为导热填料， 与 ＰＤＭＳ 基体混合均匀后， 在 １０ Ｔ 强磁场

下使石墨烯发生取向形成各向异性化的特殊结构， 从而有效地提升 ＰＤＭＳ 的导热性能。 研究结果表明， 在石墨烯质量填充分

数为 ３％的情况下， 各向异性石墨烯 ／ ＰＤＭＳ 的热导率比纯 ＰＤＭＳ 材料高出 １７４％。 并且， 在如此低的石墨烯填充情况下，
ＰＤＭＳ 可以保持其良好的柔韧性和生物适应性。 该研究提出的在强磁场下使石墨烯发生取向形成各向异性化结构的方法， 可

以有效地提升复合材料的热导率， 具有良好的应用前景。
（来源： 中国科学院合肥物质科学研究院）
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颗粒污染物对润滑油抗磨性能的影响试验研究∗
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摘要： 针对船用柴油机润滑油可能受到的颗粒污染因素， 选取铜、 铁、 硅 ３ 种固体颗粒污染物， 研究润滑油在不

同浓度、 不同颗粒大小的颗粒污染物影响下的抗磨性能变化。 试验采用四球摩擦磨损试验机评价润滑油摩擦磨损性

能， 通过显微镜、 在线铁谱仪分析钢球表面磨斑及其表面磨损形貌特征， 探讨船用柴油机润滑油污染物对其抗磨性的

影响规律。 结果表明： 不同污染物颗粒对润滑油抗磨性作用效果有明显差异， 低浓度的铁粉颗粒起到了减轻磨损的作

用， 但浓度达到一定值时， 润滑油性能发生突变， 抗磨性能变差； 软质的铜粉颗粒在低浓度时对润滑油抗磨性能影响

很小， 但浓度达到一定值时， 润滑油抗磨性能恶化； 高硬度硅颗粒具有明显的切削作用， 导致润滑油膜直接破裂， 加

剧磨损。
关键词： 润滑油； 抗磨性； 颗粒污染物； 摩擦因数

中图分类号： ＴＨ１１７　 文献标志码： Ａ　 文章编号： ０２５４－０１５０ （２０１７） ０７－００７－０７

􀤕
􀤕

􀤕
􀤕

􀤕
􀤕

􀤕

Ｅｘｐｅｒｉｍｅｎｔａｌ Ｓｔｕｄｙ ｏｎ ｔｈｅ Ｅｆｆｅｃｔ ｏｆ Ｐａｒｔｉｃｌｅ Ｃｏｎｔａｍｉｎａｎｔ ｏｎ Ａｎｔｉ⁃ｗｅａｒ
Ｐｅｒｆｏｒｍａｎｃｅ ｏｆ Ｌｕｂｒｉｃａｔｉｎｇ Ｏｉｌｓ

ＳＨＥＮＧ Ｃｈｅｎｘｉｎｇ１，２ 　 ＮＩＮＧ Ｃｈａｎｇｘｉｏｎｇ２ 　 ＺＨＡＮＧ Ｙｕｒｅｎ２ 　 ＬＩ Ｙｏｎｇｓｈｅｎｇ３

（１􀆰 Ｋｅｙ Ｌａｂｏｒａｔｏｒｙ ｏｆ Ｍａｒｉｎｅ Ｐｏｗｅｒ Ｅｎｇｉｎｅｅｒｉｎｇ Ｔｅｃｈｎｏｌｏｇｙ ｉｎ Ｔｒａｎｓｐｏｒｔａｔｉｏｎ Ｉｎｄｕｓｔｒｙ，Ｗｕｈａｎ Ｕｎｉｖｅｒｓｉｔｙ ｏｆ
Ｔｅｃｈｎｏｌｏｇｙ，Ｗｕｈａｎ Ｈｕｂｅｉ ４３００６３，Ｃｈｉｎａ；２􀆰 Ｓｃｈｏｏｌ ｏｆ Ｅｎｅｒｇｙ ａｎｄ Ｐｏｗｅｒ Ｅｎｇｉｎｅｅｒｉｎｇ，Ｗｕｈａｎ Ｕｎｉｖｅｒｓｉｔｙ ｏｆ Ｔｅｃｈｎｏｌｏｇｙ，

Ｗｕｈａｎ Ｈｕｂｅｉ ４３００６３，Ｃｈｉｎａ；３􀆰 Ｃｈａｎｇｊｉａｎｇ Ｗｕｈａｎ Ｗａｔｅｒｗａｙ Ｅｎｇｉｎｅｅｒｉｎｇ Ｂｕｒｅａｕ，Ｗｕｈａｎ Ｈｕｂｅｉ ４３００１４，Ｃｈｉｎａ）
Ａｂｓｔｒａｃｔ：Ｆｏｒ ｔｈｅ ｍａｒｉｎｅ ｄｉｅｓｅｌ ｅｎｇｉｎｅ ｌｕｂｒｉｃａｎｔｓ ｍａｙ ｂｅ ｓｕｂｊｅｃｔ ｔｏ ｐａｒｔｉｃｌｅ ｐｏｌｌｕｔｉｏｎ ｆａｃｔｏｒｓ，ｔｈｒｅｅ ｋｉｎｄｓ ｏｆ ｓｏｌｉｄ ｐａｒｔｉ⁃

ｃｌｅｓ ｏｆ ｃｏｐｐｅｒ，ｉｒｏｎ ａｎｄ ｓｉｌｉｃｏｎ ｗｅｒｅ ｓｅｌｅｃｔｅｄ ｔｏ ｓｔｕｄｙ ｔｈｅ ａｎｔｉ⁃ｗｅａｒ ｐｅｒｆｏｒｍａｎｃｅ ｏｆ ｌｕｂｒｉｃａｔｉｎｇ ｏｉｌ ｕｎｄｅｒ ｔｈｅ ｉｎｆｌｕｅｎｃｅ ｏｆ
ｄｉｆｆｅｒｅｎｔ ｐａｒｔｉｃｌｅ ｓｉｚｅ ｐｏｌｌｕｔａｎｔｓ．Ｔｈｅ ｆｒｉｃｔｉｏｎ ａｎｄ ｗｅａｒ ｐｒｏｐｅｒｔｉｅｓ ｏｆ ｌｕｂｒｉｃａｔｉｎｇ ｏｉｌ ｗｅｒｅ ｅｖａｌｕａｔｅｄ ｂｙ ｆｏｕｒ⁃ｂａｌｌ ｆｒｉｃｔｉｏｎ ａｎｄ
ｗｅａｒ ｔｅｓｔｅｒ．Ｔｈｅ ｓｕｒｆａｃｅ ｗｅａｒ ｓｃａｒ ａｎｄ ｓｕｒｆａｃｅ ｗｅａｒ ｍｏｒｐｈｏｌｏｇｙ ｏｆ ｓｔｅｅｌ ｂａｌｌ ｗｅｒｅ ａｎａｌｙｚｅｄ ｂｙ ｍｉｃｒｏｓｃｏｐｅ ａｎｄ ｏｎｌｉｎｅ ｆｅｒｒｏｇ⁃
ｒａｐｈｙ ｔｏ ｅｘｐｌｏｒｅ ｔｈｅ ｉｍｐａｃｔ ｏｆ ｐａｒｔｉｃｌｅ ｃｏｎｔａｍｉｎａｎｔ ｔｈｅ ｗｅａｒ ｒｅｓｉｓｔａｎｃｅ ｏｆ ｌｕｂｒｉｃａｔｉｎｇ ｏｉｌ．Ｔｈｅ ｒｅｓｕｌｔｓ ｓｈｏｗ ｔｈａｔ ｔｈｅ ｅｆｆｅｃｔ ｏｆ
ｄｉｆｆｅｒｅｎｔ ｐｏｌｌｕｔａｎｔｓ ｏｎ ｔｈｅ ｗｅａｒ ｒｅｓｉｓｔａｎｃｅ ｏｆ ｌｕｂｒｉｃａｔｉｎｇ ｏｉｌ ｉｓ ｏｂｖｉｏｕｓｌｙ ｄｉｆｆｅｒｅｎｔ．Ｔｈｅ ｉｒｏｎ ｐａｒｔｉｃｌｅｓ ｕｎｄｅｒ ｌｏｗ ｃｏｎｃｅｎｔｒａｔｉｏｎ
ｉｎ ｔｈｅ ｌｕｂｒｉｃａｔｉｎｇ ｏｉｌ ｃａｎ ｒｅｄｕｃｅ ｔｈｅ ｗｅａｒ ａｎｄ ｔｅａｒ，ｈｏｗｅｖｅｒ，ｗｈｅｎ ｔｈｅ ｃｏｎｃｅｎｔｒａｔｉｏｎ ｏｆ ｉｒｏｎ ｐａｒｔｉｃｌｅｓ ｒｅａｃｈｅｓ ａ ｃｅｒｔａｉｎ ｖａｌ⁃
ｕｅ，ａ ａｂｒｕｐｔ ｃｈａｎｇｅ ｏｆ ｌｕｂｒｉｃａｔｉｎｇ ｏｉｌ ｐｅｒｆｏｒｍａｎｃｅ ｈａｐｐｅｎｓ ａｎｄ ｉｔｓ ｗｅａｒ ｒｅｓｉｓｔａｎｃｅ ｂｅｃｏｍｅｓ ｗｏｒｓｅ．Ｓｏｆｔ ｃｏｐｐｅｒ ｐａｒｔｉｃｌｅｓ ｕｎ⁃
ｄｅｒ ｌｏｗ ｃｏｎｃｅｎｔｒａｔｉｏｎ ｈａｓ ｖｅｒｙ ｓｍａｌｌ ｉｎｆｌｕｅｎｃｅ ｏｎ ｔｈｅ ｗｅａｒ ｒｅｓｉｓｔａｎｃｅ ｏｆ ｌｕｂｒｉｃａｔｉｎｇ ｏｉｌ，ｗｈｉｌｅ ｗｈｅｎ ｔｈｅ ｃｏｎｃｅｎｔｒａｔｉｏｎ ｏｆ ｓｏｆｔ
ｃｏｐｐｅｒ ｐａｒｔｉｃｌｅｓ ｒｅａｃｈｅｓ ａ ｃｅｒｔａｉｎ ｖａｌｕｅ，ｔｈｅ ｗｅａｒ ｒｅｓｉｓｔａｎｃｅ ｏｆ ｌｕｂｒｉｃａｔｉｎｇ ｏｉｌ ｉｓ ｄｅｔｅｒｉｏｒａｔｅｄ．Ｈｉｇｈ ｈａｒｄｎｅｓｓ ｏｆ ｓｉｌｉｃｏｎ ｐａｒｔｉ⁃
ｃｌｅｓ ｈａｖｅ ｓｉｇｎｉｆｉｃａｎｔ ｃｕｔｔｉｎｇ ｅｆｆｅｃｔ ａｎｄ ｗｉｌｌ ｒｅｓｕｌｔ ｉｎ ｄｉｒｅｃｔ ｃｒａｃｋｉｎｇ ｏｆ ｌｕｂｒｉｃａｔｉｎｇ ｏｉｌ ｆｉｌｍ ａｎｄ ｉｎｃｒｅａｓｅ ｔｈｅ ｗｅａｒ ａｎｄ ｔｅａｒ ｏｆ
ｓｔｅｅｌ ｂａｌｌ．

Ｋｅｙｗｏｒｄｓ：ｌｕｂｒｉｃａｔｉｎｇ ｏｉｌ；ａｎｔｉ⁃ｗｅａｒ ｐｅｒｆｏｒｍａｎｃｅ；ｐａｒｔｉｃｌｅ ｃｏｎｔａｍｉｎａｎｔ；ｆｒｉｃｔｉｏｎ ｃｏｅｆｆｉｃｉｅｎｔ

　 机器设备运行时， 润滑油中的颗粒污染物是影响 润滑油抗磨性的重要因素。 而润滑油抗磨性能衰变将

加剧设备的磨损， 直接影响机械的使用寿命与安全。
因此， 研究润滑油中颗粒污染物对其抗磨性能的影响

具有重要的意义。
关于润滑油中颗粒污染物的影响， 许多学者都进

行了基础理论和实践应用方面的研究［１－４］， 同时还研

究了润滑油中固体颗粒的分析方法以及固体颗粒与油

膜承载能力之间的关系［５－７］。 但关于润滑油中颗粒污



染物对润滑油抗磨性能影响的研究， 目前尚未见到相

关报道。 本文作者针对船用柴油机润滑油可能受到的

颗粒污染因素， 研究润滑油在颗粒污染物影响下抗磨

性能的变化情况。 试验选取的润滑油固体颗粒污染物

为铜、 铁、 硅 ３ 种颗粒。 在实际工况中， 柴油机以铁

质摩擦副为主， 但有可能存在软硬不同的颗粒夹杂在

其中， 因此选用具有硬度代表性的硅颗粒和铜粉颗粒

作对比试验。 在相同工况、 不同颗粒浓度及颗粒大小

的情况下， 通过四球机试验测量摩擦因数、 试球磨损

程度、 磨斑大小、 表面形貌来进一步分析润滑油的抗

磨性能变化规律。
１　 试验部分

１􀆰 １　 油样制备

试验所用润滑油型号为美孚佳特 ４１２。 润滑油颗

粒污染物滑动磨损试验共分为 ６ 组： 第 １ 组为对比试

验组， 润滑油中不含任何污染物颗粒； 第 ２—４ 组在

润滑油中添加不同浓度、 不同颗粒大小的铁粉； 第 ５
组在润滑油中加入不同浓度的铜粉； 第 ６ 组在润滑油

中加入了不同浓度的硅颗粒。

表 １　 含颗粒污染物润滑油试样的制备

Ｔａｂｌｅ １　 Ｔｈｅ ｐｒｅｐａｒａｔｉｏｎ ｏｆ ｌｕｂｒｉｃａｔｉｎｇ ｏｉｌ ｓａｍｐｌｅｓ
ｃｏｎｔａｉｎｉｎｇ ｄｉｆｆｅｒｅｎｔ ｐａｒｔｉｃｕｌａｔｅ ｐｏｌｌｕｔａｎｔｓ

试样
污染物

种类

质量浓度 ｃ ／
（ｇ·（６０ ｍＬ） －１）

颗粒大小

ｄ ／ 目
第 １ 组 无 ０ ０

第 ２ 组 铁颗粒

０．０３ １００
０．０６ １００
０．１ １００
０．２ １００

第 ３ 组 铁颗粒
０．０３ ２００
０．０６ ２００
０．１ ２００
０．２ ２００

第 ４ 组 铁颗粒
０．０３ ３００
０．０６ ３００
０．１ ３００
０．２ ３００

第 ５ 组 铜颗粒
０．０３ １００
０．０６ １００
０．１ １００
０．２ １００

第 ６ 组 硅颗粒
０．０３ １００
０．０６ １００
０．１ １００
０．２ １００

１􀆰 ２　 试验条件的确定

通过润滑油承载能力测试结果， 该润滑油在转速

为 １ ４５０ ｒ ／ ｍｉｎ， 载荷为 ８８０ Ｎ 时， １０ ｓ 就会发生卡咬

现象， 润滑油膜破裂。 载荷过大会导致试球过度磨

损， 不能有效提取信息； 而载荷过小时， 试球未能发

生卡咬， 试球摩擦表面信息不明显， 不利于信息的提

取。 因此， 选取载荷时要既能保证试球正常摩擦磨损

过程又要防止试球的过度磨损。 基于润滑油承载能力

测试结果， 设定试验转速为 １ ０００ ｒ ／ ｍｉｎ， 时间为 ３ ｈ，
负荷为 ４００ Ｎ。 在四球摩擦磨损试验机的规定负荷

下， 控制试验机保持转速恒定， 并维持润滑油的温度

恒定。 每组试验重复三次， 取平均值。
１􀆰 ３　 试验设备及方法

试验采用的设备如图 １ 所示。 试验设备与国标试

验对比： （１） 各组试验工作载荷、 转速相同， 为试

验数据对比提供统一的参考量； （２） 工作时间由国

标试验的 １０ ｓ 增加至 ３ ｈ； （３） 增加磨粒监测系统，
如图 １ 所示。 磨粒监测系统内置齿轮泵， 用 ２ 根橡胶

软管与四球机的油盒相连接， 利用齿轮泵使球盒内润

滑油不断循环， 连接泵的入口端橡胶管端部浸入油盒

底部， 便于全部润滑油以及污染物颗粒进入循环。 磨

粒监测系统可实时监测内部流经润滑油内颗粒浓度状

态， 为监测试球磨损情况提供更可靠依据。

图 １　 四球摩擦磨损试验机与在线铁谱仪

Ｆｉｇ １　 Ｆｏｕｒ⁃ｂａｌｌ ｆｒｉｃｔｉｏｎ ａｎｄ ｗｅａｒ ｔｅｓｔｅｒ ａｎｄ ｔｈｅ ｏｎｌｉｎｅ
ｆｅｒｒｏｇｒａｐｈ⁃ａｎａｌｙｚｅｒ

试验过程中的摩擦因数实时在线采集。 摩擦因数

的变化在一定程度上反映了摩擦副表面从磨合到正常

磨损的整个变化过程。 同时观察和分析摩擦副表面形

貌， 为研究提供更多磨损进程信息［８］。
２　 试验结果与分析

２􀆰 １　 颗粒污染物对摩擦因数的影响

２􀆰 １􀆰 １　 不同颗粒污染物的摩擦因数变化趋势

图 ２ 示出了无外加污染物颗粒的边界润滑状态下

的正常滑动摩擦因数的原始数据及拟合曲线。 在 ０～２
ｈ 摩擦因数呈上升趋势， 为磨合期， 该阶段是摩擦副

表面相互作用的初始阶段， 由于磨损作用， 摩擦副接
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触表面积逐渐增大。 当运行一段时间后， 摩擦因数

变化逐渐平缓， 经过良好磨合后， 进入稳定磨合阶

段， 即正常磨损期。 此后摩擦副表面已磨配良好， 磨

损进入稳定期， 磨损稳定期间摩擦因数为 ０􀆰 １３５。 因

试验是进行润滑油抗磨性能研究， 所以试验并没有到

剧烈磨损期 （下列试验过程皆为正常磨损阶段）。 由

于施加载荷较小， 试验期间滑动磨损试验处于边界润

滑状态。

图 ２　 润滑油无污染物颗粒时的摩擦因数

Ｆｉｇ ２　 Ｔｈｅ ｆｒｉｃｔｉｏｎ ｃｏｅｆｆｉｃｉｅｎｔ ｏｆ ｔｈｅ ｏｉｌ ｗｉｔｈｏｕｔ ｐａｒｔｉｃｕｌａｔｅ ｐｏｌｌｕｔａｎｔ

图 ３ 示出了润滑油中铁颗粒尺寸及含量对摩擦因

数的影响， 图 ４、 ５ 分别示出了 １００ 目铜粉颗粒和硅

颗粒含量对润滑油摩擦因数的影响。

图 ３　 润滑油中铁颗粒尺寸及含量对摩擦因数的影响

Ｆｉｇ ３　 Ｅｆｆｅｃｔ ｏｆ ｉｒｏｎ ｐａｒｔｉｃｌｅ ｓｉｚｅ ａｎｄ ｃｏｎｔｅｎｔ ｏｎ ｆｒｉｃｔｉｏｎ ｃｏｅｆｆｉｃｉｅｎｔ
（ａ） １００⁃ｍｅｓｈ ｉｒｏｎ ｐａｒｔｉｃｌｅｓ； （ｂ） ２００⁃ｍｅｓｈ ｉｒｏｎ ｐａｒｔｉｃｌｅｓ；
（ｃ） ３００⁃ｍｅｓｈ ｉｒｏｎ ｐａｒｔｉｃｌｅｓ

图 ４　 润滑油中 １００ 目铜粉颗粒含量对摩擦因数的影响

Ｆｉｇ ４　 Ｅｆｆｅｃｔ ｏｆ ｔｈｅ ｃｏｎｔｅｎｔ ｏｆ １００⁃ｍｅｓｈ ｃｏｐｐｅｒ ｐｏｗｄｅｒ ｐａｒｔｉｃｌｅｓ
ｏｎ ｆｒｉｃｔｉｏｎ ｃｏｅｆｆｉｃｉｅｎｔ

图 ５　 润滑油中 １００ 目硅颗粒含量对摩擦因数的影响

Ｆｉｇ ５　 Ｅｆｆｅｃｔ ｏｆ ｔｈｅ ｃｏｎｔｅｎｔ ｏｆ １００⁃ｍｅｓｈ ｓｉｌｉｃｏｎ ｐａｒｔｉｃｌｅｓ ｏｎ
ｆｒｉｃｔｉｏｎ ｃｏｅｆｆｉｃｉｅｎｔ

从图 ３ （ ａ） 可见， 铁粉颗粒大小为 １００ 目时，
不同铁粉含量润滑油的摩擦因数在 ０ ～ ２ ｈ 为上升趋

势， 此时为试球磨合期。 随着表面粗糙程度的下降以

及表面润滑油膜的形成， 摩擦表面进入正常磨损期，
２～３ ｈ 摩擦稳定， 摩擦因数达到稳定值。 图中磨粒质

量浓度为 ０􀆰 ０３ ｇ ／ （６０ ｍＬ）时摩擦因数初始值与其他

浓度明显不同， 经过试验验证， 主要原因是摩擦因数

传感器工作间隔时间不同， 导致开始工作时初始应力

的差异， 结果不影响摩擦因数走势以及稳定时摩擦因

数值， 对试验影响可忽略不计。
图 ３—５ 中摩擦因数在 ２ ｈ 后摩擦因数均达到稳

定值。 图 ４ 中 １００ 目铜粉磨粒质量浓度 ０􀆰 ２ ｇ ／ （ ６０
ｍＬ）时， 稳定摩擦因数最大为 ０􀆰 １６２； 其他组的稳定

摩擦因数基本在同一等量级。 试验机初始略有振动影

响以及滑油中磨粒浓度等原因， 导致试验前期数据波

动较大， 但结果在可控范围之内。 图 ５ 中， 使用 ４ 种

不同浓度硅颗粒污染物的润滑油进行 ２ ｈ 试验后稳定

摩擦因数均为 ０􀆰 １６ 左右； 不同磨粒浓度时摩擦因数

变化趋势吻合， 试验最大质量浓度 ０􀆰 ２ ｇ ／ （６０ ｍＬ）时
摩擦因数略低于其他浓度值， 这是因为其达到一定浓

度时磨粒沉积导致摩擦因数降低。
试球磨合期状态具体到摩擦副表面， 是实际接触

表面积的塑性部分逐步减少以及弹性部分逐渐增加的

过程， 故润滑油抗磨性能体现在摩擦稳定期。 图

３ （ａ）中， 当 １００ 目铁粉质量浓度为 ０􀆰 ０３ ｇ ／ （６０ ｍＬ）
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时其摩擦因数值低于无添加污染物时的摩擦因数值，
此时铁粉润滑抗磨效果明显。 根据摩擦学原理， 铁粉

硬度与试球硬度相近， 低浓度的金属颗粒起到了一定

的润滑作用， 减轻了对润滑油膜的切割作用， 润滑油

的抗磨性能未被破坏。 图 ３ （ ｃ） 中， 当 ３００ 目铁粉

磨粒质量浓度为 ０􀆰 ０３ ｇ ／ （６０ ｍＬ）时的摩擦因数稳定

值为 ０􀆰 １１７， 略低于 １００ 目、 ２００ 目铁粉磨粒的摩擦

因数， 在低浓度下颗粒越小对油膜作用越低， 润滑减

摩作用越明显。
根据颗粒莫氏硬度表可知， 铜颗粒的莫氏硬度在

２􀆰 ５～３， 硬度远小于试球的硬度， 且磨粒的形状和边

缘影响磨粒的磨损， 铜粉颗粒质地非常的柔软表面光

滑， 并且一定量的低硬度铜粉颗粒， 在相互作用的表

面有一定缓冲作用， 对润滑油抗磨性影响很小， 如图

４ 所示。
硅颗粒的莫氏硬度为 ６􀆰 ５， 远大于试球的硬度，

一定浓度变化范围内， 硅颗粒浓度变化对设备摩擦影

响作用相同， 润滑油膜被直接破坏， 严重影响润滑油

抗磨性能， 如图 ５ 所示。 吕纯等人［２］的研究表明， 硅

颗粒经过磨损过程之后， 其尺寸减小， 硅颗粒在引起

磨粒磨损的同时， 自身也在摩擦磨损中压碎， 在磨粒

磨损工况下润滑油膜极易被破坏， 抗磨性能受到严重

影响。
２􀆰 １􀆰 ２　 铁粉颗粒尺寸对稳定摩擦因数的影响

根据实验结果， 整理得到不同铁粉颗粒尺寸及含

量润滑油的稳定摩擦因数， 如表 ２ 所示。

表 ２　 不同铁粉颗粒尺寸及含量润滑油的稳定摩擦因数

Ｔａｂｌｅ ２　 Ｔｈｅ ｓｔａｂｌｅ ｆｒｉｃｔｉｏｎ ｃｏｅｆｆｉｃｉｅｎｔ ｏｆ ｔｈｅ ｏｉｌｓ ｗｉｔｈ ｄｉｆｆｅｒｅｎｔ ｓｉｚｅ ａｎｄ ｃｏｎｔｅｎｔ ｏｆ ｉｒｏｎ ｐａｒｔｉｃｌｅ

铁粉尺寸
　 　 　 　 　 　 　 　 　 　 　 　 　 　 稳定摩擦因数　 　 　 　 　 　 　 　 　 　 　 　 　 　 　
０．０３ ｇ ／ （６０ ｍＬ） ０􀆰 ０６ ｇ ／ （６０ ｍＬ） ０􀆰 １ ｇ ／ （６０ ｍＬ） ０􀆰 ２ ｇ ／ （６０ ｍＬ）

１００ 目 ０．１２１ ０．１７４ ０．１５１ ０．１４７

２００ 目 ０．１２１ ０．１５４ ０．１８５ ０．１６３

３００ 目 ０．１１７ ０．１５２ ０．１６４ ０．１８４

　 　 由表 ２ 知， 目数越大， 颗粒越小。 １００ 目、 ２００
目、 ３００ 目铁粉在添加质量浓度为 ０􀆰 ０３ ｇ ／ （ ６０ ｍＬ）
时， 摩擦因数几乎相同， 并且低于无添加磨粒润滑油

的稳定摩擦因数 ０􀆰 １３５。 即微量铁粉颗粒没有加剧摩

擦， 反而起到了一定的减摩作用。 其他浓度时摩擦因

数均大于无添加磨粒润滑油的稳定摩擦因数， 试验中

污染物颗粒起到了加剧摩擦的作用， 摩擦因数随浓度

的增加达到峰值。 并且当铁粉颗粒越小， 污染物颗粒

需要更高浓度才能达到其摩擦因数峰值， 当铁粉为

１００ 目时， 质量浓度为 ０􀆰 ０６ ｇ ／ （６０ ｍＬ）； 当铁粉为

２００ 目时， 质量浓度为 ０􀆰 １ ｇ ／ （６０ ｍＬ）； 当铁粉为 ３００
目时， 质量浓度为 ０􀆰 ２ ｇ ／ （６０ ｍＬ）。 当铁粉达到一定

浓度时， 铁粉会发生 “聚集”， 聚集的铁粉尺寸变

大， 影响润滑油膜的形成。 图 ６ 示出了质量浓度为

０􀆰 ０６ ｇ ／ （６０ ｍＬ）的 １００ 目铁粉时铁谱仪拍摄的图像。
设定截图间隔时间为 １ ｍｉｎ， 图 ６ 中选取时间分别为

２０、 ６０、 １００ ｍｉｎ。 可以看出， ２０ ｍｉｎ 时磨粒较少，
分布较为分散； 随磨损时间的延长， 润滑油温度升

高、 磨粒增多， 磨损加剧， ６０ ｍｉｎ 时磨粒增加； 当试

验机运行 １００ ｍｉｎ 时， 磨粒开始 “聚集”。

图 ６　 １００ 目铁粉润滑油在线铁谱图

Ｆｉｇ ６　 Ｔｈｅ ｏｎｌｉｎｅ ｆｅｒｒｏｇｒａｐｈｙ ｏｆ ｔｈｅ ｏｉｌ ｃｏｎｔａｉｎｉｎｇ １００⁃ｍｅｓｈ ｉｒｏｎ ｐａｒｔｉｃｌｅｓ
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２􀆰 １􀆰 ３　 不同颗粒污染物对稳定摩擦因数的影响

不同颗粒含量润滑油的稳定摩擦因数如表 ３ 所

示。 不同种类颗粒污染物中， 由于铜的硬度低， 铜粉

在低浓度情况下， 对润滑剂抗磨性能作用效果甚微。
硅颗粒的硬度较高， 研究表明， 磨料硬度与摩擦副硬

度差值大于 １􀆰 ３ 时， 就是典型的磨粒磨损， 可直接破

坏形成的油膜， 对润滑油有明显的破坏作用。 硬质的

硅颗粒所引起的磨损有切削似的效果， 导致表面划痕

明显， 如图 ７ 所示， ２０ ｍｉｎ 铁谱仪拍摄图像颗粒明显

增加且部分颗粒较大。

表 ３　 不同颗粒含量润滑油的稳定摩擦因数

Ｔａｂｌｅ ３　 Ｔｈｅ ｓｔａｂｌｅ ｆｒｉｃｔｉｏｎ ｃｏｅｆｆｉｃｉｅｎｔ ｏｆ ｔｈｅ ｏｉｌｓ ｗｉｔｈ ｄｉｆｆｅｒｅｎｔ ｃｏｎｔｅｎｔ ｏｆ ｐａｒｔｉｃｌｅｓ

颗粒
　 　 　 　 　 　 　 　 　 　 　 　 　 　 稳定摩擦因数　 　 　 　 　 　 　 　 　 　 　 　 　 　 　
０􀆰 ０３ ｇ ／ （６０ ｍＬ） ０􀆰 ０６ ｇ ／ （６０ ｍＬ） ０􀆰 １ ｇ ／ （６０ ｍＬ） ０􀆰 ２ ｇ ／ （６０ ｍＬ）

铜粉 １００ 目 ０．１３６ ０．１３５ ０．１４１ ０．１６２
铁粉 １００ 目 ０．１２１ ０．１７４ ０．１５１ ０．１４７
硅粉 １００ 目 ０．１５８ ０．１６３ ０．１６１ ０．１５８

图 ７　 硅颗粒润滑油在线铁谱图

Ｆｉｇ ７　 Ｔｈｅ ｏｎｌｉｎｅ ｆｅｒｒｏｇｒａｐｈｙ ｏｆ ｔｈｅ ｏｉｌ ｃｏｎｔａｉｎｉｎｇ ｓｉｌｉｃｏｎ ｐａｒｔｉｃｌｅ

２􀆰 ２　 颗粒污染物对磨损的影响

不同工况下试球磨损程度、 磨损类型不同， 试验

采用光学显微镜对不同工况下磨斑表面形貌进行拍摄

分析， 结果见表 ４， 其中润滑油中磨粒质量浓度均为

０􀆰 ２ ｇ ／ （６０ ｍＬ）。

表 ４　 不同工况试球摩擦表面形貌

Ｔａｂｌｅ ４　 Ｔｈｅ ｆｒｉｃｔｉｏｎ ｓｕｒｆａｃｅ ｍｏｒｐｈｏｌｏｇｙ ｉｎ ｄｉｆｆｅｒｅｎｔ ｗｏｒｋｉｎｇ ｃｏｎｄｉｔｉｏｎｓ
不同试验工况钢球表面形貌

（图样放大倍数不同）
平均直径 特征

不同试验工况钢球表面形貌

（图样放大倍数不同）
平均直径 特征

０．５０１ ｍｍ

圆形磨斑，表面

有很多条痕，条
痕比较密集均

匀，磨痕较浅

０．６４０ ｍｍ
磨痕较深且

间距较大，磨损

表面积较大

０．５３３ ｍｍ 圆形磨斑 ０．５８０ ｍｍ

圆形磨斑，表
面磨痕较细，

表面深犁沟较少，
接触面相对光滑

０．６０１ ｍｍ
磨痕较深

较多，磨痕

表面积小

０．６１５ ｍｍ
圆形磨斑，表
面有较多深

犁沟，磨痕明显
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　 　 表 ４中试球磨损部分的表面形貌、磨斑尺寸大小、磨
损程度与摩擦因数稳定值规律基本吻合，摩擦因数越大，
磨斑表面积越大，磨损程度也就越剧烈，润滑油抗磨性能

越低。 在此浓度条件下，铜粉硬度远小于试球硬度，试球

磨斑较小，表面形貌较为平滑，铜粉导致的磨粒磨损较少，
表面磨痕较细，表面深犁沟较少，接触面相对光滑。 铁粉

颗粒导致的磨痕较深，磨痕表面积大于铜粉磨粒的表面

积。 硅颗粒硬度远大于试球硬度，属于典型的磨粒磨损，
表面有多条深犁沟，磨痕明显。 润滑油抗磨性能可从磨

斑尺寸与表面划痕程度直观显现。

２􀆰 ３　 颗粒污染物对磨粒特征的影响

铁谱仪在线监测分析技术主要应用于监测润滑油

中的磨损颗粒。 试验选择硅颗粒质量浓度为 ０􀆰 ２
ｇ ／ （６０ ｍＬ）的润滑油进行分析， 根据呈现图像、 磨粒

浓度以及磨粒大小数据发现试球磨损规律， 从而进一

步分析润滑油在高硬度污染物下抗磨性能变化。 记录

时间为 ７ 帧 ／ ｍｉｎ。
表 ５ 给出了润滑油中污染物为 １００ 目硅颗粒时的

铁谱仪记录图像， 硅颗粒质量浓度为 ０􀆰 ２ ｇ ／ （ ６０
ｍＬ）， 记录时间为 ３ ｈ， 选取相同时间间隔图像。

表 ５　 硅颗粒视频中提取的图像
Ｔａｂｌｅ ５　 Ｔｈｅ ｉｍａｇｅｓ ｅｘｔｒａｃｔｅｄ ｆｒｏｍ ｔｈｅ ｖｉｄｅｏ ｏｆ ｓｉｌｉｃｏｎ ｐａｒｔｉｃｌｅｓ

（１） （２） （３） （４）

（５） （６） （７） （８）

（９） （１０） （１１） （１２）

（１３） （１４） （１５） （１６）

（１７） （１８） （１９） （２０）

（２１） （２２） （２３） （２４）
注： 每个图像即观察的视区实际尺寸为 １􀆰 ５ ｍｍ×１ ｍｍ。
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　 　 图 （１） 至图 （８） 中有少量硅颗粒， 硅颗粒为

非金属物质， 不受铁谱仪磁性影响， 随着铁谱仪启

动， 润滑油开始流动， 硅颗粒逐渐分布均匀。 开始时

试球磨损量较小， 油液中磨损金属碎屑较少； 随着试

验时间的增加， 油液中出现少量的大磨粒， 试球磨损

加剧， 在铁谱仪磁势的作用下一些细长的片状磨粒开

始聚集， 由于硅颗粒硬度远大于试球硬度， 油液中逐

渐出现大量的切削磨粒， 有大尺寸磨粒同时也有小尺

寸的。 图 （１８） 至图 （２４） 中的磨粒迅速增加， 油

液中的硅颗粒杂质导致磨损加剧。
３　 结论

试验研究不同浓度、 不同颗粒大小的铁颗粒、 铜

颗粒、 硅颗粒存在于柴油机润滑油中时滑动的磨损过

程， 通过显微镜、 铁谱仪分析钢球表面磨斑及其表面

磨损形貌特征， 探讨船用柴油机润滑油污染物对其抗

磨性的影响规律。 结果表明： 不同污染物颗粒对润滑

油抗磨性作用效果有明显差异， 铁粉在低浓度下起到

了减轻磨损的作用， 但浓度达到一定值时， 润滑油性

能发生突变， 抗磨性能变差； 软质的铜粉颗粒， 在低

浓度条件下， 对试球摩擦磨损作用很小， 但浓度达到

一定值时， 试球磨损加剧， 润滑油抗磨性能变差； 高

硬度硅颗粒具有明显的切削作用， 导致润滑油膜直接

破裂， 加剧磨损。
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先进的螺杆主机与高效的油气分离器帮助用户降低能耗和运行费用， 定速配置高效 ＧＢ２ ／ ＩＥ３ 高效电机， Ｇ２００⁃２５０

（ＶＳＤ） 采用专利的不对称转子型线和精心选配的轴承， 独一无二的专利设计转子保证其高性能， 相比现款能效提升 １０％，
流量提升 ８％。 优化设计的油气分离器能减少压降， 降低出口含油量， 从而降低维护成本， 提高稳定性。

Ｇ２００⁃２５０ （ＶＳＤ） 采用高效的冷却器， 机头排气温度在合理范围内， 减少由于高温导致的停机损失。 此外， 不锈钢水冷

却器芯子使抗腐蚀能力更强。
此外， 该系列自带的 ＳＭＡＲＴＬＩＮＫ 智联星压缩机智能程序可最大限度地延长正常运行时间， 同时配备清晰详细的彩色显

示屏让用户更快掌握重要设置及数据。 此外， 该压缩机还配备阿特拉斯·科普柯先进的 Ｅｌｅｋｔｒｏｎｉｋｏｎ 监控系统， 监控设备的

运行及维护状况。
“Ｇ２００⁃２５０ （ＶＳＤ） 系列是阿特拉斯·科普柯中国研发团队贴合国内客户需求的最新研发成果。” 阿特拉斯·科普柯压

缩机技术业务领域中国客户中心总经理 Ｄｉｒｋ Ｂｅｙｔｓ 说道， “我们很高兴将这一系列的产品带给各行各业的客户。 降低能耗，
提高压缩机运行的稳定性和运行效率将始终是我们的目标。”
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摘要： 电容层析成像系统的传感器具有 “软场” 特性， 即敏感场分布受被测介质的影响。 为获得高质量的重建

图像， 利用 ＣＯＭＳＯＬ 软件快速求解油气润滑测试系统 ＥＣＴ 的灵敏度矩阵， 运用 ＣＯＭＳＯＬ 和 ＭＡＴＬＡＢ 联合仿真， 对该

管道内层流和环状流 ２ 种典型流型的灵敏度场的软场效应进行分析， 并且应用 ＬＢＰ 算法和 ＯＴＳＵ 算法， 分别在考虑和

忽略软场效应的情况下对 ２ 种流型进行图像重建。 仿真结果表明， 软场效应改变了灵敏度分布； 润滑油介质靠近管壁

时， 检测敏感度较高； 采用软场效应改变的灵敏度矩阵进行图像重建， 将有效提高重建图像精度。
关键词： 油气润滑； ＣＯＭＳＯＬ； 电容层析成像； 软场效应
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ｔｈｅ ｓｏｆｔ ｆｉｅｌｄ ｅｆｆｅｃｔ ｗａｓ ｔａｋｅｎ ｉｎｔｏ ａｃｃｏｕｎｔ ｏｒ ｎｏｔ．Ｓｉｍｕｌａｔｉｏｎ ｒｅｓｕｌｔｓ ｓｈｏｗ ｔｈａｔ ｔｈｅ ｓｅｎｓｉｔｉｖｉｔｙ ｄｉｓｔｒｉｂｕｔｉｏｎ ｉｓ ｃｈａｎｇｅｄ ｗｈｅｎ
ｔｈｅ ｓｏｆｔ ｆｉｅｌｄ ｅｆｆｅｃｔ ｅｘｉｓｔｓ，ａｎｄ ｔｈｅ ｄｅｔｅｃｔｉｏｎ ｓｅｎｓｉｔｉｖｉｔｙ ｉｓ ｈｉｇｈｅｒ ｗｈｅｎ ｔｈｅ ｌｕｂｒｉｃａｔｉｎｇ ｏｉｌ ｉｓ ｃｌｏｓｅｒ ｔｏ ｔｈｅ ｗａｌｌ ｏｆ ｐｉｐｅ，ａｎｄ
ｐｒｅｃｉｓｉｏｎ ｏｆ ｔｈｅ ｒｅｃｏｎｓｔｒｕｃｔｅｄ ｉｍａｇｅ ｉｓ ｉｍｐｒｏｖｅｄ ｅｆｆｅｃｔｉｖｅｌｙ ｕｓｉｎｇ ｔｈｅ ｓｅｎｓｉｔｉｖｉｔｙ ｍａｔｒｉｘ ｃｈａｎｇｅｄ ｂｙ ｔｈｅ ｓｏｆｔ ｆｉｅｌｄ ｅｆｆｅｃｔ．

Ｋｅｙｗｏｒｄｓ：ｏｉｌ⁃ａｉｒ ｌｕｂｒｉｃａｔｉｏｎ；ＣＯＭＳＯＬ；ｅｌｅｃｔｒｉｃａｌ ｃａｐａｃｉｔａｎｃｅ ｔｏｍｏｇｒａｐｈｙ；ｓｏｆｔ ｆｉｅｌｄ ｅｆｆｅｃｔ

　 电 容 层 析 成 像 （ Ｅｌｅｃｔｒｉｃａｌ Ｃａｐａｃｉｔａｎｃｅ Ｔｏｍｏ⁃
ｇｒａｐｈｙ， ＥＴＣ） 技术是自 ２０ 世纪 ８０ 年代末发展起来

的一种用于检测多相流参数的过程层析技术。 该技术

通过电容传感器阵列获得各子电容间的电容值， 然后

通过一定的图像重建算法将管道内部的流型可视化，
从而得到管道内部多相流的分布信息。 因 ＥＴＣ 具有

廉价、 快速、 抗干扰和无放射性等特点， 近几年来在

电力、 化工、 石油等工业部门中存在两相流的系统中

得到了迅速发展和大量应用［１－２］。 然而应用于油气润

滑系统微小尺度下的 ＥＣＴ 技术研究尚不多见［３］。
ＥＣＴ 技术的应用主要依赖于重建图像的精度， 而

重建图像的精度主要由极板间电容值和灵敏度矩阵决

定， 并与所采用的图像重建算法有关。 其中， 高信噪

比、 高分辨率、 宽测量范围及抗干扰能力、 稳定性强

的数据采集系统， 可获得精度较高的微小电容值［４］。
灵敏度矩阵表征的是测量电容值和被测介质分布之间

的本质关系， 与图像重建直接相关［５］。 然而 ＥＣＴ 的

图像重建过程中的软场效应、 反问题的病态方程和不

定解， 对图像重建有很大的影响［６］。 本文作者基于油

气润滑测试系统 ＥＣＴ 的背景， 利用 ＣＯＭＳＯＬ 求解油

气润滑管道内的 ２ 种典型流型的电势分布， 并分别考

虑了软场效应对灵敏度矩阵和图像成像精度的影响，
为获得高精度的油气润滑 ＥＣＴ 图像重建提供了参考。



１　 电容层析成像的数学模型

以 ８ 电极油气润滑测试系统的 ＥＣＴ 为研究对象，
因实验中采用的是电容极板长度与管道直径比大于

１􀆰 ５ 的 ＥＣＴ 传感器， 因此可忽略敏感场的轴向差异，
将其转化为二维场来处理［７］。 图 １ 为油气润滑测试系

统 ＥＣＴ 的二维截面图。

图 １　 油气润滑管道传感器截面图

Ｆｉｇ １　 Ｓｅｃｔｉｏｎ ｖｉｅｗ ｏｆ ｏｉｌ⁃ａｉｒ ｌｕｂｒｉｃａｔｉｏｎ ｐｉｐｅｌｉｎｅ

１􀆰 １　 ＥＣＴ 数学模型及软场效应定义

因为油气润滑系统 ＥＣＴ 传感器模型可以采用静

电场分析方法来分析， 所以通过以下泊松方程求解：
Ñ ε ｘ， ｙ( )·Ñφ ｘ， ｙ( )[ ] ＝ ０ （１）

式中： ε（ｘ， ｙ） 为二维的灵敏区介电常数分布； φ（ｘ，
ｙ） 为二维的电位分布函数。

另外， 对于电容层析成像系统的边界条件， 可以

使用第一类边界条件 （即 Ｄｉｒｉｃｈｌｃｔ 边界条件）， 其数

学表示形式为

Φ（ ｉ）（ｘ， ｙ） ＝ Ｖ， （ｘ， ｙ） ⊆ Γｉ

０， （ｘ， ｙ） ⊆ Γｋ ＋ Γｘ
{

（ｋ＝ １， ２．．．， ｎ； 且 ｋ≠ｉ） （２）
式中： Γｉ、 Γｋ 表示电容极板 ｉ 或者 ｋ 所在的边界， Γｘ

表示屏蔽层边界。
依据电学原理［８］， 油气润滑系统 ＥＣＴ 的电容极

板间的电容值 Ｃ ｊ 可用下式表示：

Ｃ ｊ ＝ ∬
Ｄ

ξ（ｘ， ｙ）·Ｓ ｊ（ｘ， ｙ， ξ（ｘ， ｙ））ｄｘｄｙ （３）

式中： ｊ＝ １， ２， …， ２８； Ｄ 表示油气润滑管道截面；
ξ（ｘ， ｙ） 为管道截面处油气介质分布函数； Ｓ ｊ（ｘ， ｙ，
ξ（ｘ， ｙ）） 为极板间电容 Ｃ ｊ 的灵敏度分布函数。

灵敏度分布函数表征了截面内任意一点介质对电

容 Ｃ ｊ 的影响程度， 当管道内介质分布不同时， 管道

内同一位置对电容 Ｃ ｊ 的影响程度是不同的， 介质的

变化与灵敏度场的变化是呈非线性关系的， 这就被称

为软场效应。 一般为了便于求解， 通常假设灵敏度分

布函数受介质分布函数的影响很小并忽略， 因此可以

把式 （３） 直接表示为

Ｃ ｊ ＝ ∬
Ｄ

ξ（ｘ， ｙ）·Ｓ ｊ（ｘ， ｙ）ｄｘｄｙ （４）

１􀆰 ２　 快速灵敏度矩阵的计算

一般情况下， 求解灵敏度场是把求解区域划分为
很多像素， 然后对每个像素点分别填充高介电常数物
质， 求出其对应的电容值变化， 从而得到灵敏度矩
阵。 其计算公式可由公式 （４） 推出， 即

Ｓｉｊ（ｋ） ＝
Ｃｉｊ（ξｈ（ｋ）） － Ｃｉｊ（ξｌ）

｛Ｃｉｊ（ξｈ） － Ｃｉｊ（ξｌ）｝·（ξｈ － ξｌ）
·μ（ｋ） （５）

式中： ξｈ、 ξｌ 分别是油气润滑管道内的润滑油介质和
空气介质的介电常数； μ（ ｋ）是第 ｋ 个像素与面积相
对应的补偿因子； Ｃ ｉｊ 表示 ｉ 极板与 ｊ 极板之间的电
容值。

其中， 公式 （５） 的电容值可通过有限元方法对
ＥＣＴ 正问题求解获得， 但是这种方法运算量大且耗时
较长。 为了快速计算灵敏度场， 运用电势分布法［５］直
接实现油气润滑测试系统 ＥＣＴ 敏感场的计算， 得到
电容灵敏度场数值为

Ｓ ｉｊ（δ） ＝
ΔＣ ｉｊ

Δξ
≈－

∫
Ｖ

Δφｉ·Δφ ｊｄｓ

Ｖ２ （６）

式中： φｉ 指的是空间介质为油相介质 ξｉ， 第 ｉ 极板加
Ｖ 电压， 其余极板接地时， 电势在求解域内的分布；
φ ｊ 指的是空间介质为空气介质 ξ ｊ， 第 ｊ 极板加 Ｖ 电
压， 其余极板接地时， 电势在求解域的分布。
２　 基于 ＣＯＭＳＯＬ 的仿真设置

在 ＣＯＭＳＯＬ 的环境下， 仿真实验采用的是 ８ 电
极有径向电极的油气润滑 ＥＣＴ 传感器， 其中电容极
板张角 θ 为 ４２°， 管道壁厚为 ２ ｍｍ， 屏蔽层与绝缘管
道的间距为 １ ｍｍ。 图 ２ 给出了建立的油气润滑环状
流的仿真模型。 对建立的油气润滑管道模型划分网
格， 为了减少计算量并提高指定域的求解精度， 对电
容极板处和充满润滑油介质的区域采用细分网格， 其
余部分采用常规尺寸划分， 得到的油气润滑管道网格
划分模型如图 ３ 所示。

图 ２　 油气润滑管道仿真模型
Ｆｉｇ ２　 Ｓｉｍｕｌａｔｉｏｎ ｍｏｄｅｌ ｏｆ ｏｉｌ⁃ａｉｒ ｌｕｂｒｉｃａｔｉｏｎ ｐｉｐｅｌｉｎｅ
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图 ３　 油气管道模型的网格划分

Ｆｉｇ ３　 Ｍｅｓｈｉｎｇ ｍｏｄｅｌ ｏｆ ｔｈｅ ｏｉｌ⁃ａｉｒ ｌｕｂｒｉｃａｔｉｏｎ ｐｉｐｅｌｉｎｅ

ＣＯＭＳＯＬ 中子域条件设计中的解析方程如下：

（１） 分布电容： ｎ（Ｄ１ － Ｄ２） ＝
ε０εｒ（Ｖｒｅｆ － Ｖ）

ｄ
；

（２） 接地： Ｖ＝ ０；

（３） 终端 （激励电极）： Ｃ ＝ Ｑ ／ Ｖ ；
（４） 子域方程： － Ñ·ｄ·ε０·εｒ·ÑＶ ＝ ｄρ 。

其中： εｒ 是相对介电常数， ρ 是空间电荷密度， ｄ 是

厚度。
此外， 空气的介电常数 ξｌ ＝ １； 油的介电常数

ξｈ ＝ ３。 仿真过程中， 将激励电压设置为 ５ Ｖ， 检测电

极的电压设置为 ０， 分别研究当 １～４ 号极板为激励电

极， 其他极板为检测电极时， 油气润滑管道中的电势

等势线图。
３　 仿真结果及软场效应分析

为了分析软场效应对灵敏度矩阵的影响， 在相同

设置条件下对油气润滑管道内层流和环状流这 ２ 种典

型流型， 同空场下的仿真结果进行了对比。 表 １ 中列

出了油气润滑管道内分别在空场、 层流以及环状流的

流型下， １—４ 号极板分别做激励电极时， 所形成的

电势等势线图。

表 １　 润滑管道内各流型的等势线

Ｔａｂｌｅ １　 Ｅｑｕｉｐｏｔｅｎｔｉａｌ ｌｉｎｅｓ ｏｆ ｄｉｆｆｅｒｅｎｔ ｆｌｏｗ ｐａｔｔｅｒｎｓ ｉｎ ｏｉｌ⁃ａｉｒ ｌｕｂｒｉｃａｔｉｏｎ ｐｉｐｅｌｉｎｅ

流型
　 　 　 　 　 　 　 　 　 　 　 　 　 　 　 　 　 　 等势线图　 　 　 　 　 　 　 　 　 　 　 　 　 　 　 　 　 　 　
１ 号极板 ２ 号极板 ３ 号极板 ４ 号极板

空场

层流

环状流

　 　 由表 １ 可知， 电势等势线在不同流型状态下均在

激励极板处相当集中， 而随着与该电极距离的增大，
其等势线也越稀疏； 其次， 等势线会随着介质的相对

介电常数的不同而发生弯折现象。 由此可知， 油气润

滑 ＥＣＴ 系统的电势分布不仅不均匀， 而且随着其中

介质分布的变化而变化， 并且该系统对管道中心部分

的检测敏感度较管道附近的检测敏感度弱。
根据表 １ 中等势线图的弯折现象可知软场效应对

６１ 润滑与密封 第 ４２ 卷



电势分布有一定的影响。 由于灵敏度分布表征了截面

内任意一点对电容值的影响程度并且较为直观， 因此

有必要进一步分析软场效应对灵敏度矩阵的影响。
将以上不同极板作为激励电极情况下， 求解的电

势分布模型保存成 ｍｐｈ 文件， 然后通过 ＣＯＭＳＯＬ 与

ＭＡＴＬＡＢ 联合仿真， 运用 ｍｐｈｉｎｔｅｒｐ 函数和公式 （６）
得到各个电极对的灵敏度矩阵。 表 ２ 给出了润滑管道

内不同流型下灵敏度矩阵分布图。

表 ２　 润滑管道内不同流型灵敏度矩阵分布

Ｔａｂｌｅ ２　 Ｄｉｓｔｒｉｂｕｔｉｏｎ ｍａｐ ｏｆ ｄｉｆｆｅｒｅｎｔ ｆｌｏｗ ｐａｔｔｅｒｎｓ’ ｓｅｎｓｉｔｉｖｉｔｙ ｍａｔｒｉｘ ｉｎ ｌｕｂｒｉｃａｔｉｏｎ ｐｉｐｅｌｉｎｅ

流型
　 　 　 　 　 　 　 　 　 　 　 　 　 　 　 　 灵敏度矩阵分布图　 　 　 　 　 　 　 　 　 　 　 　 　 　 　 　 　

１⁃２ 号极板 １⁃３ 号极板 １⁃４ 号极板

空场

层流

环状流

　 　 通过比较表 ２ 中各流型 １⁃２ 号极板对的灵敏度矩

阵分布图， 可知软场效应对相邻极板的影响较小， 而

对于非相邻极板的影响较大。 且通过对不同流型下，
同一极板的灵敏度矩阵分析可知， 当高介电常数物质

（油） 处在低介电常数 （空气） 的正敏感区域时， 其

灵敏度值降低， 而在此之外的区域则其灵敏度值较低

介电常数时增加。 由此可知， 软场效应的存在改变了

其原有的灵敏度分布， 高介电常数 （油） 分布在不

同的区域对灵敏度分布的影响也不相同。 因此， 电容

值最大时并非管道内充满润滑油介质， 电容值最小时

也非管道内全为空气介质。
４　 软场效应对图像精度的影响

为了得到软场效应对图像精度的影响程度， 通过

使用线性反投影算法 （ＬＢＰ） 和基于最大类间方差法

的改进算法 （ＯＴＳＵ）， 分别在考虑和忽略软场效应的

情况下， 对原流型进行图像重建， 表 ３ 给出了润滑管

道内 ２ 种流型重建的结果对比。 其中， 管道内部深色

区域填充的是空气介质， 浅色区域填充为润滑油

介质。
由表 ３ 可知， ２ 种算法在考虑软场效应的情况

下， 其图像重建效果较好， 而在忽略软场效应的情况

下， 图像重建效果相对差一些。 为了对重建图像的成

像精度有更直观的认识， 采用相对图像误差公式进行

计算比较。 相对图像误差公式为

ｒ ＝ ‖Ｇ
∧
－ Ｇ‖２ ／ ‖Ｇ‖２ （７）

其中： Ｇ 为模型的流型真实分布灰度值； Ｇ
∧

为重建图
像的灰度值分布。

润滑管道内考虑和忽略软场效应的 ２ 种重建流型

的图像相对误差见表 ４， 其中相对误差越小， 说明图

像重建质量越好。 由表 ４ 可知， 同一种算法下， 考虑

软场效应的图像相对误差比忽略软场效应的图像相对

误差要低， 说明在考虑软场效应的情况下进行图像重
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建的精度高。 同一流型， 不同算法下， ＯＴＳＵ 算法比

ＬＢＰ 算法的图像相对误差低。 通过对 ＬＢＰ 算法的图

像相对误差进行分析， 考虑软场效应与忽略软场效应

的相对误差差别较小， 因此如果对流型进行定性分

析， 则使用 ＬＢＰ 算法在忽略软场效应下进行图像重

建要比基于变化的敏感度场所用的时间会更短， 也更

方便。 但若定量分析， 则应该采用软场效应改变后的

灵敏度矩阵进行图像重建。

表 ３　 润滑管道内 ２ 种流型重建结果

Ｔａｂｌｅ ３　 Ｉｍａｇｅ ｒｅｃｏｎｓｔｒｕｃｔｉｏｎ ｒｅｓｕｌｔｓ ｏｆ ｔｗｏ ｆｌｏｗ ｐａｔｔｅｒｎｓ ｉｎ ｔｈｅ ｌｕｂｒｉｃａｔｉｏｎ ｐｉｐｅｌｉｎｅ

原流型
　 　 　 　 　 　 　 　 ＬＢＰ　 　 　 　 　 　 　 　

考虑软场 忽略软场

　 　 　 　 　 　 　 　 ＯＴＳＵ　 　 　 　 　 　 　 　
考虑软场 忽略软场

表 ４　 图像相对误差

Ｔａｂｌｅ ４　 Ｒｅｌａｔｉｖｅ ｅｒｒｏｒ ｒａｔｅ ｏｆ ｔｈｅ ｉｍａｇｅｓ

模型
　 　 　 　 ＬＢＰ　 　 　 　
考虑软场 忽略软场

　 　 　 　 ＯＴＳＵ　 　 　 　
考虑软场 忽略软场

环状流 １．５４４ ６ １．６０１ ２ ０．６６２ ０ ０．８２２ ６
层流 ０．０１５ ０ ０．０４７ ６ ０．００１ ０ ０．０３４ ２

５　 结论

（１） 灵敏度场受油气两相介质分布的影响， 靠

近极板处的检测敏感度强， 管道中心处检测敏感度较

弱， 从而可知当润滑油介质靠近管道处时的图像重建

效果好。
（２） 软场效应的存在改变了其原有的灵敏度分

布， 润滑油介质分布在不同的区域对灵敏度分布的影

响也不相同。
（３） 在图像重建的过程中， 采用由软场效应改

变后的灵敏度矩阵进行图像重建， 将有效提高重建图

像精度。
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摘要： 为进一步提高滑动轴承的承载力以满足大功率滑动轴承的设计要求， 在织构型滑动轴承上增加浅沟槽， 提

出沟槽－织构复合型滑动轴承结构； 建立沟槽－织构复合型滑动轴承性能数值分析模型， 通过 ＣＦＤ 数值仿真研究沟槽

结构参数对织构型滑动轴承承载能力和摩擦特性的影响。 结果表明： 采用沟槽－织构复合形式可进一步提升轴承的承

载力及综合性能； 在织构参数一定的情况下， 沟槽尺寸和分布形式对轴承性能有很大影响， 当沟槽布置在织构上游

区、 沟槽轴向边长大于周向边长时有利于提高轴承的综合性能； 在一定的使用条件下， 合理设计沟槽深度、 沟槽长宽

比及周向布置区域大小， 不仅能够有效提高轴承的承载力， 而且能够减小轴承的摩擦力和端泄量， 进一步改善滑动轴

承的性能。
关键词： 径向滑动轴承； 沟槽－织构复合型； 承载力； 摩擦力
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Ｋｅｙｗｏｒｄｓ：ｊｏｕｒｎａｌ ｂｅａｒｉｎｇ ；ｇｒｏｏｖｅ⁃ｔｅｘｔｕｒｉｎｇ ｃｏｍｐｏｓｉｔｅ ｓｔｒｕｃｔｕｒｅ ；ｌｏａｄ ｃａｐａｃｉｔｙ ；ｆｒｉｃｔｉｏｎ

　 航空航天等机械传动系统对高性能滑动轴承的设

计需求日益迫切， 如齿轮传动风扇 （ Ｇｅａｒｅｄ Ｔｕｒｂｏ
Ｆａｎ， ＧＴＦ） 发动机中的行星轮滑动轴承就是一项核

心技术， 其高承载力要求、 高速工作条件和相对狭小

的尺寸空间， 对滑动轴承的工作性能提出了很高要

求。 为了在有限的设计空间内提高轴承的承载能力和

降低摩擦磨损， 本文作者提出一种具有表面沟槽与微

织构复合形式的滑动轴承结构， 以期为大功率行星轮

滑动轴承设计提供新思路。
近年来针对具有表面微织构的滑动表面摩擦学研

究引起国内外学者的广泛关注。 研究表明， 设计合理

的表面织构对于提高滑动接触表面的承载力、 降低摩

擦力具有积极作用［１－４］。 很多学者研究了具有不同形

状和尺寸的微织构对流体动压润滑性能的影响， 如

ＴＡＬＡＬＧＨＩＬ 等［５］、 尹明虎等［６］研究了球形、 圆柱形、
矩形、 三角形等不同织构形状及尺寸对滑动轴承承载

力和摩擦扭矩的影响， 发现矩形或方形织构对轴承性

能影响较大。 于海武和王晓雷［７］、 ＫＡＮＧＯ 等［８］、 ＹＵ
等［９］分析了微织构几何参数及其分布形式对流体动压

润滑性能的影响， 发现合理设计织构参数及分布可以

获得良好的动压润滑性能。 历建全和朱华［１０］ 开展了



变密度分布的圆柱微凹坑表面织构接触面在往复运动

下的滑动摩擦试验， 发现变密度分布的织构在较高载

荷和滑动速度时能达到最佳的减摩效果。 ＷＡＮＧ［１１］、
ＥＴＳＩＯＮ 等［１２］通过试验发现， 表面织构能提高流体动

压力， 减小表面的粗糙度， 并且大尺寸织构与小尺寸

织构的组合能够更好地提高承载力。
为了减小分析规模， 很多学者将轴承结构简化为

局部的平板模型， 这种方法对于深入研究织构滑动表

面润滑机制较为有利， 但是其结果不能直接用于设计

织构在滑动轴承布置方式。 如 ＢＲＩＺＭＥＲ 和 ＫＬＩＧＥＲ⁃
ＭＡＮ［１３］发现， 如果在整个轴承表面布置微织构反而

会降低承载力， 虽然在轴承局部表面布置织构可以提

高承载力， 但其效果有限并且与轴承偏心率有很大关

系［１４］。 因此为了了解织构对整个轴承的作用， 需要

在完整的轴承模型上开展相关研究。 另外， 从现有研

究结果来看， 单一形式的织构对大功率滑动轴承承载

力的提升作用尚未达到令人满意的效果。
本文作者针对大功率 ＧＴＦ 滑动轴承的设计要求，

在前期方形织构型滑动轴承研究的基础上［６］， 提出沟

槽－织构复合型滑动轴承结构， 建立了完整的沟槽－
织构复合型滑动轴承性能分析模型， 采用基于 Ｎ－Ｓ
方程的 ＣＦＤ 技术， 通过分析沟槽的分布位置和尺寸

参数对织构型滑动轴承摩擦学性能的影响， 提出可进

一步提高轴承性能的沟槽－织构复合型滑动轴承结构

形式。
１　 沟槽－织构复合型滑动轴承几何结构

沟槽－织构型滑动轴承结构如图 １ 所示 （图中略

去了油腔结构）。 图 ２ 为以最大油膜厚度处为起点、
沿周向展开的轴瓦示意图。 织构形状为方形， 边长为

ａ， 控制单元边长为 ｂ， 深度为 ｈｐ， 如图 ３ 所示； 定

义织构深径比 ｋ１ ＝
ｈｐ

ａ
， 织构面积率 ｋ２ ＝

ａ
ｂ

æ

è
ç

ö

ø
÷

２

。 图 ２

中沟槽周向边长为 ｓ１， 轴向边长为 ｓ２， 沟槽深度为

ｈｃ， 定义沟槽截面长宽比 ｋ３ ＝
ｓ１
ｓ２

。 以轴承最大油膜厚

度处轴承宽度中点为原点、 轴承周向展开角为 ｘ 轴、
轴向长度为 ｙ 轴， 建立如图 ２ 所示直角坐标系。 轴承

油膜厚度方程为

ｈ ＝
ｈ０ ＝ ｃ（１ ＋ εｃｏｓｘ）； 　 光滑区域

ｈ０ ＋ ｈｐ； 织构区域

ｈ０ ＋ ｈｃ； 沟槽区域

ì

î

í

ïï

ïï

（１）

式中： ｈ０ 为光滑区域油膜厚度； ｃ 为轴承半径间隙；
ε 为轴承偏心率； ｘ 为轴承周向角度。

图 １　 沟槽－织构型滑动轴承

Ｆｉｇ １　 Ｊｏｕｒｎａｌ ｂｅａｒｉｎｇ ｗｉｔｈ ｇｒｏｏｖｅ⁃ｔｅｘｔｕｒｅ ｓｔｒｕｃｔｕｒｅ

图 ２　 轴瓦周向展开图

Ｆｉｇ ２　 Ｂｅａｒｉｎｇ ｃｉｒｃｕｍｆｅｒｅｎｔｉａｌ ｕｎｗｒａｐｐｅｄ ｆｉｇｕｒｅ

图 ３　 单个方形织构几何参数

Ｆｉｇ ３　 Ｇｅｏｍｅｔｒｉｃ ｐａｒａｍｅｔｅｒｓ ｏｆ ａ ｓｉｎｇｌｅ ｓｑｕａｒｅ ｔｅｘｔｕｒｅ

文中滑动轴承的基本参数为： 轴颈直径 ｄ ＝ ８０
ｍｍ， 轴承相对间隙 ψ ＝ ０􀆰 ２％， 轴承偏心率 ε ＝ ０􀆰 ７，
偏位角 θ＝ ５０°， 轴颈长度 Ｂ＝ １００ ｍｍ。 润滑油动力黏

度为 η＝ ０􀆰 ０４５ Ｐａ·ｓ， 密度 ρ ＝ ８００ ｋｇ ／ ｍ３， 轴颈转速

ｎ＝ ８ ５００ ｒ ／ ｍｉｎ。 根据文中轴承设计参数， 采用与文

献 ［６］ 类似方法， 确定了以下具有较好承载能力和

较小摩擦力的方形织构结构参数： ｈｐ ＝ ９􀆰 ６ μｍ， ｋ１ ＝
０􀆰 ０２７， ｋ２ ＝ ０􀆰 ３， 织构的周向分布区域为 １６０° ～１８０°，

０２ 润滑与密封 第 ４２ 卷



轴向分布参数： ｍ１ ＝ ２０ ｍｍ、 ｍ２ ＝ ３０ ｍｍ （如图 ２ 所

示）， 织构分布区域关于 ｘ 轴对称。
２　 沟槽－织构复合型滑动轴承性能数值分析模型

本文作者采用数值仿真方法分析沟槽织构复合型

滑动轴承的性能， 在文中分析条件下， 并考虑到分析

结果的简洁性， 提出以下假设条件： 设润滑油为不可

压缩流体 （马赫数Ｍａ＜０􀆰 １０４ ９）， 且不考虑其黏温效

应； 假定轴承为刚体不考虑其变形的影响； 假设轴承

表面光滑， 不考虑表面粗糙效应的影响。
２􀆰 １　 控制方程

采用基于 Ｎａｖｉｅｒ⁃Ｓｔｏｋｅｓ （Ｎ－Ｓ） 方程的 ＣＦＤ 方法

进行滑动轴承性能的数值分析， Ｎ－Ｓ 基本方程为

ｄｕ
ｄｔ

＝ ｆ ｉ －
１
ρ

Ñｐ ＋ μΔｕ （２）

式中： ρ 为流体密度； ｕ 为流体速度； ｆ ｉ 为单位质量

流体上的质量力； ｐ 为流体压力； 拉普拉斯算子 Δｆ ＝
∂２ ｆ
∂ｘ２

＋ ∂２ ｆ
∂ｙ２

＋ ∂２ ｆ
∂ｚ２

， ｕ 为流体在时刻 ｔ 时的速度。

考虑到润滑油的气穴效应， 采用液气两相流动的

仿真计算模型。
２􀆰 ２　 三维仿真计算模型及边界条件

建立沟槽－织构复合型滑动轴承流体域三维模

型， 如图 ４ 所示。 采用六面体单元网格离散流体域，
控制六面体网格的扭曲率小于 ０􀆰 ２， 保证较好的网格

质量。

图 ４　 沟槽织构复合型滑动轴承流体域三维网格模型

Ｆｉｇ ４　 Ｔｈｅ ｆｌｕｉｄ ｄｏｍａｉｎ ３Ｄ ｍｅｓｈ ｍｏｄｅｌｓ ｏｆ ｊｏｕｒｎａｌ ｂｅａｒｉｎｇ ｗｉｔｈ
ｇｒｏｏｖｅ⁃ｔｅｘｔｕｒｅ ｃｏｍｐｏｓｉｔｅ ｓｔｒｕｃｔｕｒｅ

采用 ＦＬＵＥＮＴ 软件进行沟槽－织构复合型滑动轴

承性能分析， 设置以下边界条件： 模型内表面为旋转

壁面， 模型外表面为固定壁面， 两端面设置为压力出

口条件， 出口压力为环境压力。 采用 Ｒｅａｌｉｚｉｂｌｅ ｋ⁃ε 模

型模拟流场的紊流现象， 采用 Ｓｃｈｎｅｒｒ⁃ｓａｕｅｒ 模型模拟

流场的空化效应， 空化压力设为 ０􀆰 １ ＭＰａ。 考虑到计

算时间和计算精度， 采用 ＳＩＭＰＬＥＣ 算法， 收敛精度

设为 １× １０－３， 通过迭代计算求得轴承油膜的压力、

切应力和速度分布。 油膜压力沿轴颈表面积分可得轴

承的承载力

ｗ ＝ ∬ｐｄｘｄｙ （３）

切应力沿轴颈表面积分可得轴承油膜的摩擦力

Ｆ ｆ ＝ ∬τｄｘｄｙ （４）

轴承油膜的摩擦因数为

ｆ ＝
Ｆ ｆ

ｗ
（５）

润滑油的端泄量由出口速度对端面的积分可得

Ｌ ＝ ∬ｕｙｄｘｄｙ （６）

２􀆰 ３　 ＣＦＤ 仿真计算方法的验证

为了验证文中数值计算方法的正确性， 根据文献

［１０］ 提供的滑动轴承性能分析数据， 采用 ＣＦＤ 法进

行了数值仿真。 表 １ 所示为文中计算结果与文献

［１０］ 采用有限差分法求解 Ｒｅｙｎｏｌｄｓ 方程的结果

对比。

表 １　 文中计算结果与文献 ［１０］ 结果对比

Ｔａｂｌｅ １　 Ｃｏｍｐａｒｉｓｏｎ ｏｆ ｔｈｅ ｃａｌｃｕｌａｔｉｏｎ ｒｅｓｕｌｔｓ ｉｎ ｔｈｉｓ ｐａｐｅｒ
ａｎｄ ｔｈａｔ ｏｆ Ｒｅｆ ［１０］

项目
承载力

ｗ ／ Ｎ
端泄量 Ｌ ／
（ｍ３·ｓ－１）

摩擦力矩

Ｍ ／ （Ｎ·ｍ）
耗散功率

Ｐ ／ Ｗ
文献［１０］结果 １２ ６００ １．７４×１０－５ １．１３ ７０８．６
文中计算结果 １２ ６２２．６ １．６２ × １０ －５ １．１３４ ５ ７０９．５３

可以看出， 文中仿真结果与文献 ［１０］ 结果基

本吻合， 表明文中仿真计算方法的正确性。
２􀆰 ４　 ＣＦＤ 模型网格独立性验证

模型的网格质量和密度是保证计算结果准确性的

关键， 所以有必要进行模型网格独立性验证。 表 ２ 所

示为针对文中沟槽－织构型滑动轴承油膜模型的网格

独立性验证结果。

表 ２　 不同网格数量下的织构型滑动轴承性能

Ｔａｂｌｅ ２　 Ｔｈｅ ｐｅｒｆｏｒｍａｎｃｅｓ ｏｆ ｊｏｕｒｎａｌ ｂｅａｒｉｎｇ ｃａｌｃｕｌａｔｅｄ
ｗｉｔｈ ｄｉｆｆｅｒｅｎｔ ｍｅｓｈｉｎｇ ｎｕｍｂｅｒｓ

网格

数量

承载力

ｗ ／ Ｎ
摩擦力

Ｆ ｆ ／ Ｎ
端泄量 Ｌ ／
（ｋｇ·ｓ－１）

计算时间

ｔ ／ ｍｉｎ

３４３ １３４ １３５ ２７０．８ ６７２．０３ ０．０９３ ８ １２．８５

７０６ ７１２ １７８ ３４５．７ ７０８．１７ ０．０９４ ９ ３３．３８

８６６ ８９０ １８５ ６７０．０ ７１３．０５ ０．０９４ １ ４１．８０

１ ２４０ ８２４ １８９ ６５８．３ ７１６．６３ ０．０９５ ０ ８３．７７
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综合考虑计算精度和计算效率， 采用网格数量为

８６６ ８９０ 的模型进行计算。
３　 沟槽结构对复合型轴承性能的影响

在上述确定的方形织构滑动轴承结构的基础上，
分析沟槽周向分布位置及区域大小、 沟槽深度和长宽

比等参数对沟槽－织构复合型滑动轴承性能的影响，
以确定合理的沟槽－织构匹配结构形式。
３􀆰 １　 沟槽周向位置对轴承性能的影响

保持沟槽周向尺寸不变， 周向边长 ｓ１ ＝ πＤ ／ １８，
对应沟槽周向角度为 ２０°， 沟槽长宽比 ｋ３ ＝ １， 沟槽深

度 ｈｃ ＝ ９􀆰 ６ μｍ。 改变沟槽的周向布置位置， 即沟槽位

于织 构 区 域 上 游 （ １４０° ～ １６０°）、 中 游 （ １６０° ～
１８０°）、 下游 （１８０° ～２００°）， 分析沟槽的不同位置对

织构型轴承性能的影响， 结果如图 ５ 所示。

图 ５　 沟槽相对位置对轴承性能的影响

Ｆｉｇ ５　 Ｅｆｆｅｃｔ ｏｆ ｇｒｏｏｖｅ’ｓ ｒｅｌａｔｉｖｅ ｐｏｓｉｔｉｏｎ ｏｎ ｊｏｕｒｎａｌ ｂｅａｒｉｎｇ’ｓ
ｐｅｒｆｏｒｍａｎｃｅ （ａ） ｂｅａｒｉｎｇ ｃａｐａｃｉｔｙ ａｎｄ ｆｒｉｃｔｉｏｎ；
（ｂ） ｆｒｉｃｔｉｏｎ ｃｏｅｆｆｉｃｉｅｎｔ ａｎｄ ｅｎｄ ｌｅａｋａｇｅ

从图 ５ 可以看出， 沟槽的周向相对位置发生变化

时， 轴承的承载力、 摩擦因数变化较大， 摩擦力、 端

泄量变化相对较小。 当沟槽布置在织构区域的上游

（１４０° ～ １６０°） 时， 轴承的承载力最大， 摩擦因数最

小。 因为沟槽布置在织构区域上游即动压油膜入口区

域时， 润滑油流经沟槽时会产生流体动压力， 再流经

织构区域时会产生二次动压力， 从而能够提高织构型

轴承承载力， 即沟槽主要起到了动压轴承作用， 增强

了织构型轴承的动压效应。 沟槽布置在中游、 下游

时， 沟槽主要起到储油器的作用， 轴承摩擦力和端泄

量有所降低。
３􀆰 ２　 沟槽周向分布区域大小对轴承性能的影响

控制沟槽位于织构区域的上游， 即位于 １２５° ～
１６０°区域内， 取沟槽深度 ｈｃ ＝ ２０ μｍ， 沟槽长宽比

ｋ３ ＝ １ ∶ ３。 改变沟槽周向分布角度大小， 计算周向分

布角从 １５° （即分布在 １４５° ～ １６０°区域） 变化到 ３５°
（分布在 １２５° ～ １６０°区域） 时轴承性能的变化， 结果

如图 ６ 所示。

图 ６　 沟槽周向角度对织构型轴承性能影响

Ｆｉｇ ６　 Ｅｆｆｅｃｔ ｏｆ ｇｒｏｏｖｅ’ｓ ｃｉｒｃｕｍｆｅｒｅｎｔｉａｌ ｄｅｇｒｅｅ ｏｎ ｊｏｕｒｎａｌ
ｂｅａｒｉｎｇ’ｓ ｐｅｒｆｏｒｍａｎｃｅ （ａ） ｂｅａｒｉｎｇ ｃａｐａｃｉｔｙ ａｎｄ
ｆｒｉｃｔｉｏｎ； （ｂ） ｆｒｉｃｔｉｏｎ ｃｏｅｆｆｉｃｉｅｎｔ ａｎｄ ｅｎｄ ｌｅａｋａｇｅ

从图 ６ 可以看出， 随着沟槽周向分布角度的增

大， 沟槽面积随之增大， 流体产生的动压效应更为明

显， 所以织构型轴承的承载力会随之增大， 摩擦力、
摩擦因数会随之减小。 但是当沟槽周向分布角度值大

于 ３０°时， 承载力下降。 说明存在一个相对最优的沟

槽周向分布区域， 在文中计算条件下， 当沟槽周向分

布角为 ３０° （即沟槽位于 １３０° ～ １６０°区域） 时， 轴承
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的综合性能较优。
３􀆰 ３　 沟槽深度对织构型滑动轴承性能的影响

保持沟槽边长不变， 并将沟槽布置在织构区域上

游， 即沟槽周向分布区域为 １４０° ～ １６０°， 周向边长

ｓ１ ＝πＤ ／ １８， 沟槽长宽比 ｋ３ ＝ １， 改变沟槽的深度 ｈｃ，
分析不同沟槽深度对轴承性能的影响， 结果如图 ７
所示。

图 ７　 沟槽深度对织构型轴承性能的影响

Ｆｉｇ ７　 Ｅｆｆｅｃｔ ｏｆ ｇｒｏｏｖｅ’ｓ ｄｅｐｔｈ ｏｎ ｊｏｕｒｎａｌ ｂｅａｒｉｎｇ’ｓ
ｐｅｒｆｏｒｍａｎｃｅ （ａ） ｂｅａｒｉｎｇ ｃａｐａｃｉｔｙ ａｎｄ ｆｒｉｃｔｉｏｎ；
（ｂ） ｆｒｉｃｔｉｏｎ ｃｏｅｆｆｉｃｉｅｎｔ ａｎｄ ｅｎｄ ｌｅａｋａｇｅ

从图 ７ 可以看出， 沟槽深度对轴承的承载力和摩

擦因数影响较大， 对轴承的摩擦力、 端泄量影响较

小。 当沟槽深度为 ２０ μｍ 时， 织构型轴承的承载力

达到最大值， 摩擦因数达到最小。 因为当沟槽深度大

于织构深度 （ ｈｐ ＝ ９􀆰 ６ μｍ） 时， 流体产生的二次动

压力更强烈， 会进一步提高织构型轴承的承载力。 但

是沟槽深度进一步增大时 （如超过 ２０ μｍ） 承载力会

有所下降， 说明沟槽深度与织构深度之间存在一个相

对最优值， 当沟槽深度大于最优值时， 流体会在沟槽

内产生涡流现象， 抑制了流体动压效应， 不利于轴承

性能的提高。

３􀆰 ４　 沟槽长宽比对织构型滑动轴承性能的影响

保持沟槽面积不变， 并将沟槽布置于织构区域上

游， 即沟槽周向分布区域 １４０° ～ １６０°， 周向边长 ｓ１ ＝
πＤ ／ １８， 沟槽的深度 ｈｃ ＝ ２０ μｍ， 改变沟槽长宽比 ｋ３，
分析不同沟槽长宽比对织轴承性能的影响， 结果如图

８ 所示。

图 ８　 沟槽截面长宽比对织构型轴承性能的影响

Ｆｉｇ ８　 Ｅｆｆｅｃｔ ｏｆ ｇｒｏｏｖｅ’ｓ ｒａｔｉｏ ｏｎ ｊｏｕｒｎａｌ ｂｅａｒｉｎｇ’ｓ
ｐｅｒｆｏｒｍａｎｃｅ （ａ） ｂｅａｒｉｎｇ ｃａｐａｃｉｔｙ ａｎｄ ｆｒｉｃｔｉｏｎ；
（ｂ） ｆｒｉｃｔｉｏｎ ｃｏｅｆｆｉｃｉｅｎｔ ａｎｄ ｅｎｄ ｌｅａｋａｇｅ

从图 ８ 可知， 随着 ｋ３ 的增大， 油膜承载力呈下

降趋势， 摩擦力、 摩擦因数及端泄量增大。 同时， 比

较 ｋ３ 小于 １ 和大于 １ 的情况发现， 当 ｋ３ 大于 １ 时各

性能指标明显变差。 故 ｋ３ 小于 １， 即当沟槽周向边长

ｓ１ 小于轴向边长 ｓ２ 时， 轴承具有较大的承载力和较

小的摩擦力、 摩擦因数和端泄量。 这是因为当 ｋ３ 小

于 １ 时， 沟槽轴向方向边长 ｓ２ 较大， 在相同的周向

承载区域内可使更多的动压流体同时流进沟槽和织构

区域， 提高了整体的流体动压效果， 而且更大的轴向

边长会使沟槽更容易储存润滑油， 减小了润滑油的端

泄量。 此外， 当 ｋ３ 小于 １ 时， 各性能参数亦有波动，
故在此条件下亦存在一个较优的长宽比值， 如文中当
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ｋ３ ＝ １ ∶ ３ 时， 轴承的承载力最大、 摩擦因数最小， 摩

擦力、 端泄量相对较小。
４　 复合型轴承性能对比分析

为了说明沟槽－织构复合型滑动轴承的性能优

势， 对比了在相同条件下方形织构型和沟槽－织构复

合型滑动轴承的性能。 沟槽相关参数为： 沟槽布置在

织构区域上游 （ １４０° ～ １６０°）， 沟槽周向分布角为

３０°， 沟槽深度为 ２０ μｍ， 沟槽长宽比 ｋ３ ＝ １ ∶ ３。
如图 ９ （ａ）、 （ｂ） 所示分别为方形织构滑动轴承

和沟槽－织构复合型滑动轴承的油膜压力分布云图，
图 １０ 示出了 ２ 种结构轴承在 ｙ ＝ ０􀆰 ２Ｂ 处的下轴瓦周

向压力分布曲线。 可以看出增加沟槽后轴承的最大油

膜压力位置后移， 最大油膜压力明显增大， 油膜压力

分布形式也有所改变。

图 ９　 轴承油膜压力云图 （Ｐａ）
Ｆｉｇ ９　 Ｎｅｐｈｏｇｒａｍ ｏｆ ｂｅａｒｉｎｇ ｏｉｌ ｆｉｌｍ ｐｒｅｓｓｕｒｅ （Ｐａ） （ａ） ｊｏｕｒｎａｌ

ｂｅａｒｉｎｇ ｗｉｔｈ ｓｑｕａｒｅ ｔｅｘｔｕｒｅ； （ｂ） ｊｏｕｒｎａｌ ｂｅａｒｉｎｇ ｗｉｔｈ
ｇｒｏｏｖｅ⁃ｔｅｘｔｕｒｅ ｃｏｍｐｏｓｉｔｅ ｓｔｒｕｃｔｕｒｅ

图 １０　 滑动轴承下轴瓦周向压力分布 （ｙ＝ ０􀆰 ２ Ｂ）
Ｆｉｇ １０　 Ｔｈｅ ｃｉｒｃｕｍｆｅｒｅｎｔｉａｌ ｐｒｅｓｓｕｒｅ ｄｉｓｔｒｉｂｕｔｉｏｎ ｏｆ ｔｈｅ ｂｅｌｏｗ

ｂｅａｒｉｎｇ ｐａｄｓ （ｙ＝ ０􀆰 ２ Ｂ）

织构型滑动轴承与沟槽－织构复合型滑动轴承的

性能参数对比如表 ３ 所示。 可以看出沟槽－织构复合

型结构可以明显提高轴承的承载力， 并使摩擦力、 摩

擦因数和端泄量在织构型轴承的基础上进一步降低。

表 ３　 滑动轴承性能对比

Ｔａｂｌｅ ３　 Ｃｏｍｐａｒｉｓｏｎ ｏｆ ｔｈｅ ｐｅｒｆｏｒｍａｎｃｅ ｏｆ ｊｏｕｒｎａｌ ｂｅａｒｉｎｇｓ
ｗｉｔｈ ｄｉｆｆｅｒｅｎｔ ｔｅｘｔｕｒｅ

性能
承载力

ｗ ／ ｋＮ
摩擦力

Ｆ ｆ ／ Ｎ
摩擦因数

ｆ ／ １０－３

端泄量 Ｌ ／
（１０２ ｋｇ·ｓ－１）

织构型轴承 １８．５７ ７１３．１ ３．８ ９．５０６
复合型轴承 １９．６１ ７０９．９ ３．６ ９．４７６
性能变化率 ５．６％ －０．５％ －５．７％ －０．３％

５　 结论

（１） 在织构型滑动轴承的基础上增加沟槽可以

改变油膜压力分布， 提高油膜的最大压力， 使织构型

滑动轴承的承载力得到有效改善， 同时降低了轴承摩

擦力和端泄量。
（２） 沟槽布置在织构区域上游时， 沟槽主要起

到了动压轴承作用， 流经沟槽的润滑油再次流经织构

区域， 会产生二次动压效应， 使得油膜的压力得到较

大提高， 改善了织构型轴承的承载能力； 而沟槽布置

在织构区域中游、 下游时， 沟槽主要起到储油器的作

用， 有利于减小织构型轴承的摩擦力。
（３） 在沟槽布置在织构上游区域的条件下， 沟槽

轴向边长大于周向边长时对提高轴承性能较为有利；
在文中计算范围内， 沟槽周向分布角度在 ３０°左右有

利于提高轴承的综合性能。
（４） 对于给定的织构尺寸， 沟槽深度、 长宽比

及周向分布角度等对轴承性能影响规律较为复杂， 存

在相对的最优值使得轴承综合性能得以有效提升。 今

后可通过沟槽织构复合型轴承结构参数的优化设计进
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一步提高轴承的综合性能。
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堡盟集团发布智能轮廓传感器， 可取代复杂激光测量系统
在零件检测过程中， 边缘位置、 物体宽度或间隙宽度的测量都是非常重要的任务。 凭借创新型 ＰｏｓＣｏｎ ３Ｄ 光切传感器，

堡盟提供了一种非常简便的高性价比解决方案， 可取代复杂的激光测量系统。
这种智能型轮廓传感器采用光切法测量原理， 出厂前已进行预配置， 可轻松完成复杂的测量任务， 而且物体检测不受物

体颜色、 形状和表面质量的影响。 相较于常见的安装方式， ＰｏｓＣｏｎ 传感器能以倾斜达±３０°的角度任意安装， 且无需反光板。
这样， 即便在狭窄的空间内， 也能实现最优安装。

ＰｏｓＣｏｎ ３Ｄ 在日常工业应用中的使用非常广泛。 例如， 在送料过程的在线质量控制中， ＰｏｓＣｏｎ ３Ｄ 可高效测定板材厚度。
即使在快速输送过程中， 该传感器也能够自动、 可靠地完成与允差阈值之间的比较， 这样就可以立即检测出不符合规格的板

材并将其剔除， 从而避免昂贵的返工甚至后期的缺陷产品更换。 直接单双张识别功能可确保板材在进一步加工时减少生产停

顿， 并防止对加工工具造成损坏。
凭借特殊的算法， ＰｏｓＣｏｎ ３Ｄ 还可以精确测量由橡胶等光吸收特性极强的材料制成深黑色表面， 因而成为轮胎工业领域

的理想检测设备。 例如， 黑色的钢网橡胶带的允差检查便是 ＰｏｓＣｏｎ ３Ｄ 的应用领域之一。 无需任何复杂的编程， ＰｏｓＣｏｎ ３Ｄ
就能实现高效测量， 并立即评估测量结果， 从而使产品迅速进入后续加工环节。

堡盟集团是国际领先的工厂自动化和过程自动化生产厂家之一。 目前堡盟集团的足迹已遍布全球 ２０ 个国家并拥有 ３８ 家

分公司。 堡盟集团的产品业务主要涉及传感器、 运动控制、 视觉技术、 过程仪表和粘胶系统， 其丰富的产品线覆盖在各个行

业并使客户受益于堡盟所提供的完整咨询和可靠服务的国际平台。

５２２０１７ 年第 ７ 期 苏　 华等： 基于 ＣＦＤ 的沟槽－织构复合型滑动轴承性能分析
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不同润滑条件下多孔 ＭｇＡｌ２ Ｏ４ 陶瓷摩擦学性能研究∗
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摘要： 镁铝尖晶石具有化学稳定性好， 耐磨、 耐腐蚀、 热膨胀系数小， 绝缘性能好的特点， 利用微磨损试验机在

不同润滑条件下对多孔结构镁铝尖晶石的摩擦学性能进行测试， 并用扫描电子显微镜及能谱仪对其磨损表面形貌进行

观察。 结果表明： ＭｇＡｌ２Ｏ４ 陶瓷微磨损条件下的磨损机制为脆性剥落和黏着磨损； 多孔 ＭｇＡｌ２Ｏ４ 陶瓷在与氮化硅球对

摩过程中发生了元素迁移； 多孔 ＭｇＡｌ２Ｏ４ 陶瓷的孔隙结构可以储存润滑介质， 在摩擦磨损过程中起到自润滑作用； 与

干摩擦相比， 聚 α 烯烃 （ＰＡＯ 油） 润滑和含有碳纳米管的聚 α 烯烃 （ＰＡＯ＋ＣＮＴ） 润滑介质的加入可以有效起到减磨

作用， 特别是润滑介质为 ＰＡＯ＋ＣＮＴ 膏状润滑剂时， 减磨效果更为明显， 平均摩擦因数由干摩擦时的 ０􀆰 ６４６ 下降至

０􀆰 １２４， 下降幅度达到 ８０􀆰 ８％。
关键词： ＭｇＡｌ２Ｏ４ 陶瓷； 多孔结构； 润滑； 摩擦因数
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ｇｏｏｄ ｉｎｓｕｌａｔｉｏｎ ｐｒｏｐｅｒｔｉｅｓ．Ｔｈｅ ｔｒｉｂｏｌｏｇｉｃａｌ ｐｅｒｆｏｒｍａｎｃｅ ｏｆ ｔｈｅ ｐｏｒｏｕｓ ｓｔｒｕｃｔｕｒｅ ｏｆ ｔｈｅ ｓｐｉｎｅｌ ｗａｓ ｔｅｓｔｅｄ ｕｎｄｅｒ ｄｉｆｆｅｒｅｎｔ ｌｕｂｒｉ⁃
ｃａｔｉｏｎ ｃｏｎｄｉｔｉｏｎｓ ｗｉｔｈ ｔｈｅ ｍｉｃｒｏ ｗｅａｒ ｔｅｓｔ ｍａｃｈｉｎｅ，ａｎｄ ｔｈｅ ｗｅａｒ ｓｕｒｆａｃｅ ｗａｓ ｏｂｓｅｒｖｅｄ ｂｙ ｓｃａｎｎｉｎｇ ｅｌｅｃｔｒｏｎ ｍｉｃｒｏｓｃｏｐｅ ａｎｄ
ｅｎｅｒｇｙ ｓｐｅｃｔｒｏｍｅｔｅｒ．Ｔｈｅ ｒｅｓｕｌｔｓ ｓｈｏｗ ｔｈａｔ ｔｈｅ ｍｉｃｒｏ ｗｅａｒ ｍｅｃｈａｎｉｓｍ ｏｆ ＭｇＡｌ２Ｏ４ ｃｅｒａｍｉｃ ｉｓ ｍａｉｎｌｙ ｂｒｉｔｔｌｅ ｓｐａｌｌｉｎｇ ａｎｄ ａｄ⁃
ｈｅｓｉｖｅ ｗｅａｒ，ｔｈｅｒｅ ｉｓ ｅｌｅｍｅｎｔ ｍｉｇｒａｔｉｏｎ ｉｎ ｓｌｉｄｉｎｇ ｐｒｏｃｅｓｓ ｂｅｔｗｅｅｎ ｐｏｒｏｕｓ ＭｇＡｌ２Ｏ４ ｃｅｒａｍｉｃｓ ａｎｄ Ｓｉ３Ｎ４ ｂａｌｌ．Ｔｈｅ ｐｏｒｅ ｓｔｒｕｃ⁃
ｔｕｒｅ ｏｆ ＭｇＡｌ２Ｏ４ ｃｅｒａｍｉｃ ｃａｎ ｐｌａｙ ａ ｒｏｌｅ ｉｎ ｓｔｏｒｉｎｇ ｌｕｂｒｉｃａｎｔ，ｓｏ ｔｈａｔ ｐｏｒｏｕｓ ＭｇＡｌ２Ｏ４ｃｅｒａｍｉｃ ｈａｓ ｔｈｅ ｓｅｌｆ⁃ｌｕｂｒｉｃａｔｉｎｇ ｆｕｎｃ⁃
ｔｉｏｎ ｉｎ ｔｈｅ ｐｒｏｃｅｓｓ ｏｆ ｆｒｉｃｔｉｏｎ ａｎｄ ｗｅａｒ．Ｃｏｍｐａｒｉｓｏｎ ｗｉｔｈ ｄｒｙ ｆｒｉｃｔｉｏｎ，ｔｈｅ ｆｒｉｃｔｉｏｎ ｃｏｅｆｆｉｃｉｅｎｔ ｃａｎ ｂｅ ｅｆｆｅｃｔｉｖｅｌｙ ｒｅｄｕｃｅｄ ｂｙ
ｔｈｅ ｌｕｂｒｉｃａｎｔｓ ｏｆ ｐｏｌｙ ａｌｐｈａ ｏｌｅｆｉｎ （ＰＡＯ ｏｉｌ） ａｎｄ ｔｈｅ ＰＡＯ ｏｉｌ ｃｏｎｔａｉｎｉｎｇ ｃａｒｂｏｎ ｎａｎｏｔｕｂｅｓ ｐｏｌｙ ａｌｐｈａ ｏｌｅｆｉｎ （ ＰＡＯ＋
ＣＮＴ）．Ｔｈｅ ｆｒｉｃｔｉｏｎ ｒｅｄｕｃｉｎｇ ｅｆｆｅｃｔ ｉｓ ｍｏｒｅ ｏｂｖｉｏｕｓ ｂｙ ＰＡＯ＋ＣＮＴ ｌｕｂｒｉｃａｎｔ，ｔｈｅ ａｖｅｒａｇｅ ｆｒｉｃｔｉｏｎ ｃｏｅｆｆｉｃｉｅｎｔ ｉｓ ｄｅｃｒｅａｓｅｄ ｔｏ
０􀆰 １２４ ｆｒｏｍ ０􀆰 ６４６ ｉｎ ｄｒｙ ｆｒｉｃｔｉｏｎ，ａｎｄ ｔｈｅ ｆａｌｌｉｎｇ ｐｒｏｐｏｒｔｉｏｎ ｒｅａｃｈｅｓ ８０􀆰 ８％．

Ｋｅｙｗｏｒｄｓ：ｓｐｉｎｅｌ ｃｅｒａｍｉｃｓ；ｐｏｒｏｕｓ ｓｔｒｕｃｔｕｒｅ；ｌｕｂｒｉｃａｔｉｏｎ；ｆｒｉｃｔｉｏｎ ｃｏｅｆｆｉｃｉｅｎｔ

　 镁铝尖晶石 （ＭｇＡｌ２Ｏ４ ） 以前主要用于耐火材

料、 耐磨材料、 精细陶瓷及颜料工业， 近年来逐渐拓

展到光性能材料、 催化剂及其载体材料等高技术领

域［１］。 ＭｇＡｌ２Ｏ４ 是一种无色透明的晶体， 其单晶常呈

八面 体 形， 禁 带 宽 度 为 ７􀆰 ８ ｅＶ［２］， 密 度 为 ３􀆰 ５８

ｇ ／ ｃｍ３， 熔点为 ２ １３５ ℃， 莫氏硬度为 ８􀆰 ０； 其是一种

化学稳定性好， 耐磨、 耐腐蚀， 热膨胀系数小， 绝缘

性能好的晶体材料［３－５］， 且同时具有良好的力学性

能、 热振稳定性以及抗渣性能等； 其物理性质介于

Ａｌ２Ｏ３ 和 ＭｇＯ 晶体的物理性质之间［６］。 随着结构陶

瓷韧性的提高， 其在汽车工业、 化学工业、 高温切削

刀具和航空航天等领域得到越来越多的应用， 而随着

技术的发展， 对陶瓷摩擦磨损性能的要求日益

提高［７］。
本文作者在原材料中加入适量水玻璃黏结剂， 利

用固相烧结的方法， 制备了多孔 ＭｇＡｌ２Ｏ４ 陶瓷， 并对



其在不同条件下的摩擦学性能进行了研究， 包括干摩

擦、 聚 α 烯烃 （ＰＡＯ 油） 润滑及含有碳纳米管聚 α
烯烃 （ＰＡＯ＋ＣＮＴ） 润滑等条件， 并对孔洞储存润滑

介质效果进行了评价， 探讨了 ＭｇＡｌ２Ｏ４ 陶瓷的磨损机

制以及在不同润滑介质下的摩擦学特点。
１　 实验部分

将多孔 ＭｇＡｌ２Ｏ４ 陶瓷样品测试表面用 １ ２００＃金刚

石磨盘抛光， 用 ＫＱ⁃１００ＤＥ 型数控超声波清洗器清洗

１０ ｍｉｎ， 清洗介质为无水乙醇， 置于干燥箱烘干 ２ ｈ。
利用 ＷＴＭ－１Ｅ 可控气氛微型摩擦磨损试验仪对

样品分别在干摩擦、 ＰＡＯ 油润滑、 ＰＡＯ＋ＣＮＴ 润滑条

件下进行测试， 实验载荷为 ７ Ｎ， 回转半径为 ２ ｍｍ，
对摩副为直径 ５ ｍｍ 氮化硅 （Ｓｉ３Ｎ４） 球， 磨损时间为

３０ ｍｉｎ。 每组试样测试 ３ 次， 实验结果取平均值。 实

验过程中收集干摩擦条件下磨屑。
用 ＫＱ⁃１００ＤＥ 型数控超声波清洗器对 ＰＡＯ 油润

滑、 ＰＡＯ＋ＣＮＴ 润滑条件下的实验试样清洗 １５ ｍｉｎ，
清洗介质为无水乙醇， 清洗结束后置于干燥箱中烘

干 １ ｈ。
在日本 ＨＩＴＡＣＨＩ Ｓ⁃３４００Ｎ 型扫描电子显微镜下观

察磨痕及磨屑。
２　 结果与讨论

２􀆰 １　 干摩擦条件下多孔 ＭｇＡｌ２Ｏ４ 陶瓷摩擦学性能

干摩擦条件下多孔 ＭｇＡｌ２Ｏ４ 陶瓷的磨损形貌图如

图 １ 所示。 从图 １ （ａ） 中可以看出， 在微磨损过程

中， 磨痕表面直径较大的孔洞被磨屑充填， 较小的孔

洞被黏着层覆盖， 脆性剥落的磨屑一部分被循环应力

挤出摩擦区域， 堆积在磨痕边缘， 一部分堆积在多孔

ＭｇＡｌ２Ｏ４ 陶瓷的孔隙之中。 图 １ （ｂ） 为放大后的图

片， 可以看出， 干摩擦条件下多孔 ＭｇＡｌ２Ｏ４ 陶瓷磨损

机制为脆性剥落和黏着磨损， 在循环应力的作用下，
剥落层逐渐被对磨球碾碎成磨屑， 或达到脱离基体的

临界应力值从基体表面脱离下来。 在对摩副循环应力

作用下， 黏着层表面出现塑性变形， 形成了一系列塑

性堆叠层， 如图 １ （ｃ）、 （ｄ） 所示。

图 １　 干摩擦条件下多孔 ＭｇＡｌ２Ｏ４ 陶瓷磨损形貌

Ｆｉｇ ２　 Ｗｅａｒ ｍｏｒｐｈｏｌｏｇｙ ｏｆ ｐｏｒｏｕｓ ＭｇＡｌ２Ｏ４ ｃｅｒａｍｉｃｓ ｕｎｄｅｒ ｄｒｙ ｆｒｉｃｔｉｏｎ ｃｏｎｄｉｔｉｏｎ

　 　 对多孔 ＭｇＡｌ２Ｏ４ 陶瓷摩擦表面黏着层进行能谱分

析， 如图 ２ 所示， 通过测定， 元素组成比例如表 １ 所

示， 除了 Ｍｇ、 Ａｌ、 Ｏ 等 ＭｇＡｌ２Ｏ４ 陶瓷的主要元素外，

还存在 Ｓｉ 元素， 说明 ＭｇＡｌ２Ｏ４ 陶瓷与 Ｓｉ３Ｎ４ 磨球对摩

过程中， 均发生损耗， Ｓｉ 元素在摩擦过程中从磨球转

移到多孔 ＭｇＡｌ２Ｏ４ 陶瓷表面。
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图 ２　 黏着层表面成分分析图谱

Ｆｉｇ ２　 Ｃｏｍｐｏｓｉｔｉｏｎ ａｎａｌｙｓｉｓ ｏｆ ａｄｈｅｓｉｏｎ ｌａｙｅｒ ｓｕｒｆａｃｅ

表 １　 黏着层表面元素组成比例

Ｔａｂｌｅ １　 Ｔｈｅ ｐｒｏｐｏｒｔｉｏｎ ｏｆ ｔｈｅ ｓｕｒｆａｃｅ ｅｌｅｍｅｎｔｓ ｏｆ ｔｈｅ
ａｄｈｅｓｉｖｅ ｌａｙｅｒ

元素 质量分数 ｗ ／ ％ 原子分数 ｗａ ／ ％

Ｏ Ｋ ４８．６１ ６０．９４
Ｍｇ Ｋ １２．４４ １０．２６
Ａｌ Ｋ ３３．３２ ２４．７７
Ｓｉ Ｋ ５．６３ ４．０２
总量 １００．００

对干摩擦条件多孔 ＭｇＡｌ２Ｏ４ 陶瓷与 Ｓｉ３Ｎ４ 球对摩

形成的磨屑进行观察， 如图 ３ 所示， 可以看到， 磨屑

尺寸跨度较大， 既有小于 １ μｍ 的颗粒状磨屑， 也有

达到 １０～７０ μｍ 的片状磨屑。 小尺寸颗粒状磨屑由于

比表面积大， 发生了团聚现象， 如图 ３ （ ｂ） 所示。
通过观察大尺寸片状磨屑表面， 如图 ３ （ ｃ） 所示，
磨屑表面存在塑性变形堆叠层， 进一步证明了多孔

ＭｇＡｌ２Ｏ４ 陶瓷的磨损是脆性剥落和黏着磨损共同作用

的结果。

图 ３　 干摩擦条件下 ＭｇＡｌ２Ｏ４ 陶瓷的磨屑

Ｆｉｇ ３　 Ｗｅａｒ ｄｅｂｒｉｓ ｏｆ ＭｇＡｌ２Ｏ４ ｃｅｒａｍｉｃｓ ｕｎｄｅｒ ｄｒｙ ｓｌｉｄｉｎｇ

　 　 对多孔 ＭｇＡｌ２Ｏ４ 陶瓷干摩擦条件下的微磨损过程 中摩擦因数的测定结果如图 ４ 所示。
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图 ４　 干摩擦条件下多孔 ＭｇＡｌ２Ｏ４ 陶瓷摩擦因数曲线

Ｆｉｇ ４　 Ｆｒｉｃｔｉｏｎ ｃｏｅｆｆｉｃｉｅｎｔ ｃｕｒｖｅｓ ｏｆ ｐｏｒｏｕｓ ＭｇＡｌ２Ｏ４ ｃｅｒａｍｉｃ ｕｎｄｅｒ
ｄｒｙ ｓｌｉｄｉｎｇ

由图 ４ 可以看出， 在稳定摩擦时期 （ ５ ～ ３０
ｍｉｎ）， 摩擦因数跳动较为剧烈， 跳动范围为 ０􀆰 ５７９ ～
０􀆰 ７０４。 通过计算， 干摩擦条件下多孔 ＭｇＡｌ２Ｏ４ 陶瓷

的平均摩擦因数为 ０􀆰 ６４６。 ＹＡＮＧ 等［８］ 的研究表明：

摩擦副之间存在的磨屑大小、 数量以及对摩材料的黏

着磨损程度对摩擦因数的跳动有决定性影响。
２􀆰 ２　 ＰＡＯ 油润滑条件下多孔 ＭｇＡｌ２Ｏ４ 陶瓷摩擦学

性能

对 ＰＡＯ 油 润 滑 条 件 下 进 行 微 磨 损 的 多 孔

ＭｇＡｌ２Ｏ４ 陶瓷进行观察， 如图 ５ 所示， 和干摩擦条件

的试样相比， 陶瓷表面黏着层开裂较为剧烈， 原因在

于 ＰＡＯ 油流动性好， 在试样和对摩副进行摩擦时，
循环应力将其挤入黏着层之间的缝隙中， 介于

ＭｇＡｌ２Ｏ４ 陶瓷基体和表面黏着层之间， 从而使黏着层

边缘翘起， 当循环应力使黏着层达到脱离基体的临界

应力时， 便从基体表面脱落。 从图 ５ （ｃ） 可以看出，
有些片状磨屑发生了卷曲， 说明黏着层的韧性比较

好， 多孔 ＭｇＡｌ２Ｏ４ 陶瓷 ＰＡＯ 油润滑的磨损机制除脆

性剥落外， 黏着磨损也起到很重要的作用。

图 ５　 ＰＡＯ 油润滑条件下多孔 ＭｇＡｌ２Ｏ４ 陶瓷磨损形貌

Ｆｉｇ ５　 Ｗｅａｒ ｍｏｒｐｈｏｌｏｇｙ ｏｆ ｐｏｒｏｕｓ ＭｇＡｌ２Ｏ４ ｃｅｒａｍｉｃｓ ｕｎｄｅｒ ＰＡＯ ｏｉｌ ｌｕｂｒｉｃａｔｉｏｎ

　 　 对 ＰＡＯ 油润滑条件下的多孔 ＭｇＡｌ２Ｏ４ 陶瓷微磨

损摩擦因数进行测定， 如图 ６ 所示。 多次测试的摩擦

因数和干摩擦条件相比， 摩擦因数曲线相对平滑， 跳

动不明显。 经对数据进行统计 （统计方法同干摩擦

条件）， 摩擦因数跳动范围为 ０􀆰 ４４５ ～ ０􀆰 ４７１； 通过计

算， ＰＡＯ 油润滑条件下多孔 ＭｇＡｌ２Ｏ４ 陶瓷的平均摩

擦因数为 ０􀆰 ４５７， 与干摩擦相比， 下降幅度达到

２９􀆰 ３％。 ＰＡＯ 油的存在， 使得对摩副间形成一层油

膜， 减少了材料表面微凸体与对磨球的直接接触以及

接触点的接触强度， 从而起到减磨作用； 此外， 试样

存在的大量孔洞也起到储油的作用， 当对摩副滑过孔

隙上方时， 可以将 ＰＡＯ 油从孔隙中带出， 对摩擦面

进行润滑； 另外， 摩擦磨损过程中形成的磨屑掉入孔

洞时， 也会将其中的 ＰＡＯ 油挤出， 对摩擦面进行润

滑。 可见， 多孔 ＭｇＡｌ２Ｏ４ 陶瓷经过一次储油， 可以在

之后的摩擦过程中起到自润滑作用。
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图 ６　 ＰＡＯ 油润滑条件下多孔 ＭｇＡｌ２Ｏ４ 陶瓷摩擦因数曲线

Ｆｉｇ ６　 Ｆｒｉｃｔｉｏｎ ｃｏｅｆｆｉｃｉｅｎｔ ｃｕｒｖｅｓ ｏｆ ｐｏｒｏｕｓ ＭｇＡｌ２Ｏ４ ｃｅｒａｍｉｃ ｕｎｄｅｒ
ＰＡＯ ｏｉｌ ｌｕｂｒｉｃａｔｉｏｎ

２􀆰 ３　 ＰＡＯ＋ＣＮＴ 润滑条件下多孔 ＭｇＡｌ２Ｏ４ 陶瓷摩

擦学性能

将 ＰＡＯ＋ＣＮＴ 润滑油涂抹在多孔 ＭｇＡｌ２Ｏ４ 陶瓷表

面， 然后置于无水乙醇中超声波清洗 １５ ｍｉｎ 后， 其

非磨损区域形貌如图 ７ 所示， 其中图 ７ （ ａ） 涂抹

ＰＡＯ＋ＣＮＴ 并清洗后基体图像， 图 ７ （ｂ） 为陶瓷表面

孔洞图像。 从图 ７ （ａ） 可以看出， 清洗过后， ＰＡＯ
油被洗掉， 大量 ＣＮＴ 大量地附着在基体表面； 从图

７ （ｂ）可以看出， 孔洞中充填有大量的碳纳米管。

图 ７　 ＭｇＡｌ２Ｏ４ 陶瓷附着 ＣＮＴ 形貌图

Ｆｉｇ ７　 Ｍｏｒｐｈｏｌｏｇｙ ｏｆ ＭｇＡｌ２Ｏ４ ｃｅｒａｍｉｃ ｓｕｒｆａｃｅ ｗｉｔｈ ＣＮＴ

　 　 对 ＰＡＯ ＋ ＣＮＴ 润滑条件下进行微磨损的多孔 ＭｇＡｌ２Ｏ４ 陶瓷进行观察， 如图 ８ 所示。

图 ８　 ＰＡＯ＋ＣＮＴ 润滑条件下多孔 ＭｇＡｌ２Ｏ４ 陶瓷磨损形貌

Ｆｉｇ ８　 Ｗｅａｒ ｍｏｒｐｈｏｌｏｇｙ ｏｆ ｐｏｒｏｕｓ ＭｇＡｌ２Ｏ４ ｃｅｒａｍｉｃｓ ｕｎｄｅｒ ＰＡＯ＋ＣＮＴ ｌｕｂｒｉｃａｔｉｏｎ
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　 　 由图 ８ 可以看出， 磨痕表面形成了黏着层， 在黏

着层上附着有 ＣＮＴ， 表面黏着层边缘有翘曲， 这是由

于在磨损过程中， ＰＡＯ＋ＣＮＴ 膏状润滑介质在循环应

力作用下被挤压至黏着层间的缝隙， 位于基体与表面

黏着层之间， 从而使得表面黏着层边缘翘曲。 由于

ＰＡＯ＋ＣＮＴ 为膏状， 流动性不如 ＰＡＯ 油， 使黏着层剥

离基体的强度不如 ＰＡＯ 油， 所以其表面黏着层剥离

状态介于干摩擦和 ＰＡＯ 油润滑 ２ 种摩擦条件之间。
对 ＰＡＯ＋ＣＮＴ 润滑条件下的多孔 ＭｇＡｌ２Ｏ４ 陶瓷微

磨损摩擦因数进行测定， 如图 ９ 所示， 多次测试的摩

擦因数和干摩擦条件相比相对平滑， 摩擦因数曲线跳

动不明显。 经对数据进行统计 （统计方法同干摩擦

条件）， 摩擦因数跳动范围为 ０􀆰 １１８ ～ ０􀆰 １３５； 通过计

算， ＰＡＯ＋ＣＮＴ 润滑条件下多孔 ＭｇＡｌ２Ｏ４ 陶瓷的平均

摩擦因数为 ０􀆰 １２４， 与干摩擦相比， 下降幅度达到

８０􀆰 ８％。 ＰＡＯ 油的存在， 使得对摩副间形成一层油

膜， 起到减磨作用， ＣＮＴ 分散于 ＰＡＯ 油膜中， 进一

步起到了减磨作用； 此外， 试样存在的大量孔洞也起

到储存 ＰＡＯ＋ＣＮＴ 润滑剂的作用， 当对摩副滑过孔隙

上方时， 可以将 ＰＡＯ＋ＣＮＴ 膏状润滑剂从孔隙中带

出， 对摩擦面进行润滑； 另外， 摩擦磨损过程中形成

的磨屑进入孔洞时， 也会将其中的 ＰＡＯ＋ＣＮＴ 膏状润

滑剂挤出， 对摩擦面进行润滑。 可见， 多孔 ＭｇＡｌ２Ｏ４

陶瓷经过一次储存 ＰＡＯ＋ＣＮＴ 润滑剂， 可以在之后的

摩擦过程中起到自润滑作用， 其效果优于 ＰＡＯ 油单

独润滑。

图 ９　 ＰＡＯ＋ＣＮＴ 润滑条件下多孔 ＭｇＡｌ２Ｏ４ 陶瓷摩擦因数曲线

Ｆｉｇ ９　 Ｆｒｉｃｔｉｏｎ ｃｏｅｆｆｉｃｉｅｎｔ ｃｕｒｖｅｓ ｏｆ ｐｏｒｏｕｓ ＭｇＡｌ２Ｏ４ ｃｅｒａｍｉｃ ｕｎｄｅｒ
ＰＡＯ＋ＣＮＴ ｌｕｂｒｉｃａｔｉｏｎ

３　 结论

（１） 对多孔 ＭｇＡｌ２Ｏ４ 陶瓷进行微磨损实验， 分

析出其磨损机制为脆性剥落和黏着磨损的共同作用。
（２） 在磨痕表面黏着层上检测到 Ｓｉ 元素， 证明

多孔 ＭｇＡｌ２Ｏ４ 陶瓷在与氮化硅 （Ｓｉ３Ｎ４） 球对磨过程

中发生了元素迁移。
（３） 多孔 ＭｇＡｌ２Ｏ４ 陶瓷的孔隙结构可以起到储

存润滑介质的作用， 当对摩副经过孔洞上部， 可以将

润滑介质带到基体表面， 从而起到润滑作用； 而当润

滑剂减磨作用减弱， 形成的磨屑掉入孔隙中， 将润滑

介质挤出， 从而形成新的润滑膜， 起到减磨作用。 多

孔 ＭｇＡｌ２Ｏ４ 陶瓷一次存储润滑介质， 可以在摩擦磨损

过程中起到自润滑作用。
（４） 干摩擦条件下多孔 ＭｇＡｌ２Ｏ４ 陶瓷与氮化硅

（Ｓｉ３Ｎ４） 球对摩时的平均摩擦因数为 ０􀆰 ６４６； ＰＡＯ 油

可起到有效的减磨作用， 其润滑下的平均摩擦因数下

降至 ０􀆰 ４５７； 当润滑介质为 ＰＡＯ＋ＣＮＴ 膏状润滑剂时，
减磨效果更为明显， 平均摩擦因数下降至 ０􀆰 １２４， 与

干摩擦相比， 下降幅度达到 ８０􀆰 ８％。
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摘要： 机械密封副磨损与黏滑引起的振动有关。 以密封副动静环为摩擦副进行摩擦磨损试验， 通过分析摩擦因数

曲线的变化趋势以及机械密封副的磨损形貌， 提出在动环与静环相对运动的过程中发生了黏滑振动。 考虑动环刚度，
构建密封副黏滑模型， 通过仿真分析黏滑对密封副表面形貌的影响以及密封副的黏滑磨损机制。 结果表明： 动环在摩

擦扭矩的作用下扭转导致黏滑； 动环的最大转速在黏滑过程中达到转轴转速的 ２ 倍； 黏滑在快速启动阶段并没有发

生， 仅在速度波动阶段出现， 而当速度恢复稳定上升阶段， 黏滑现象消失； 黏滑最终造成密封副表面严重的黏着

磨损。
关键词： 机械密封； 黏滑振动； 黏着磨损
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ｗｅａｒ ｍｅｃｈａｎｉｓｍ ｏｆ ｓｅａｌ ｐａｉｒｓ ｗｅｒｅ ｉｌｌｕｍｉｎａｔｅｄ ｔｈｒｏｕｇｈ ｔｈｅ ｓｉｍｕｌａｔｉｏｎ ａｎａｌｙｓｉｓ．Ｔｈｅ ｒｅｓｕｌｔｓ ｓｈｏｗ ｔｈａｔ ｔｈｅ ｒｏｔａｔｉｎｇ ｏｆ ｄｙｎａｍｉｃ
ｒｉｎｇ ｕｎｄｅｒ ｔｈｅ ｆｒｉｃｔｉｏｎ ｔｏｒｑｕｅ ｌｅａｄｓ ｔｏ ｓｔｉｃｋ⁃ｓｌｉｐ．Ｔｈｅ ｍａｘｉｍｕｍ ｓｐｅｅｄ ｏｆ ｄｙｎａｍｉｃ ｒｉｎｇ ｒｅａｃｈｅｓ ｔｗｉｃｅ ｈｉｇｈ ａｓ ｔｈｅ ｓｐｅｅｄ ｏｆ ｒｏｔｏｒ．
Ｓｔｉｃｋ⁃ｓｌｉｐ ｄｏｅｓ ｎｏｔ ｏｃｃｕｒ ｉｎ ｔｈｅ ｑｕｉｃｋ ｓｔａｒｔ ｓｔａｇｅ，ａｎｄ ｉｔ ｊｕｓｔ ｈａｐｐｅｎｓ ｗｈｅｎ ｔｈｅ ｓｐｅｅｄ ｆｌｕｃｔｕａｔｅｓ．Ｗｈｅｎ ｔｈｅ ｒｉｎｇ ｓｐｅｅｄ ｒｉｓｅｓ
ｓｔａｂｌｙ，ｔｈｅ ｓｔｉｃｋ⁃ｓｌｉｐ ｐｈｅｎｏｍｅｎｏｎ ｄｉｓａｐｐｅａｒｓ．Ｔｈｅ ｓｔｉｃｋ⁃ｓｌｉｐ ｃａｕｓｅｓ ｓｅｖｅｒｅ ａｄｈｅｓｉｖｅ ｗｅａｒ ｏｆ ｔｈｅ ｓｅａｌ ｓｕｒｆａｃｅ ｆｉｎａｌｌｙ．

Ｋｅｙｗｏｒｄｓ：ｍｅｃｈａｎｉｃａｌ ｓｅａｌ；ｓｔｉｃｋ⁃ｓｌｉｐ ｖｉｂｒａｔｉｏｎ；ａｄｈｅｓｉｖｅ ｗｅａｒ

　 机械密封［１］的钢质动环与静环， 在工作过程中因

磨损会导致产生严重的泄漏， 而发生磨损的机制之一

与黏滑引起的振动有关。 黏滑振动［２］普遍存在于具有

相对运动的接触副中， 涉及很多领域， 如铁道车辆的

轮轨接触界面上的黏滑运动［３］， 机车制动中的黏滑运

动［４－５］， 钻井中钻柱的黏滑运动［６］ 等。 许多学者就机

械接触的黏滑振动问题做了分析， 但是较少关于密封

方面的黏滑研究。 ＢＯＷＤＥＮ 和 ＴＡＢＯＲ［７］ 分析了静摩

擦因数 （μ０） 和动摩擦因数 （μｋ） 在 μ０ ＞μｋ 情况下

无阻尼系统的黏滑振动， 指出黏滑振动的幅值 Δｘ 只

与 μ０－μｋ 成比例。 ＢＲＯＣＫＬＥＹ 等［８］ 通过假设 μｋ 是界

面相对速度 υ 的线性函数， 而 μ０ 是滞留时间的指数

函数， 建立了 Δｘ 的估计方程， 并分析了 Δｘ 趋于 ０
的条件。 ＶＡＮ ＤＥ ＶＥＬＤＥ 和 ＤＥ ＢＡＥＴＳ［９］通过实验提

出了一个由减速运动引起黏滑振动的数学模型， 此模

型中动摩擦因数是关于相对速度的线性关系的分段函

数， 静摩擦力是黏滞时间的函数， 通过量纲一化， 减

少了影响参数的个数， 并分析了各个参数对黏滑振动

的影响。 ＳＡＫＡＭＯＴＯ［１０］ 通过实验得出黏滑振动中位

移、 速度、 加速度随时间的变化曲线图， 同时得到动

摩擦因数随相对速度变化的示意图。 黏滑发生的原因

通常被认为是由于静摩擦因数大于动摩擦因数， 摩擦

力周期性变化是振动的激励源， 引起摩擦力变化的原



因有很多， 但摩擦因数随着相对速度变化是最重要的

原因之一。
本文作者通过密封副动静环的摩擦磨损试验， 分

析摩擦因数曲线的变化趋势以及机械密封副的磨损形

貌， 提出在动环与静环相对运动的过程中发生了黏滑

振动， 并经过简化建立动力学模型， 得出的仿真分析

结果符合实际现象。
１　 密封副的摩擦试验

试验采用 ＵＭＴ⁃２ 试验机的旋转模块， 通过销盘

实验研究密封副的黏滑现象。 其工作原理如下： 上试

样 （静环） 用夹具夹住并与传感器相连， 下试样

（动环） 固定在工作台上。 试验开始时， 上试样保持

静止， 下试样高速旋转， 保证试验 ｐｖ 值与实际 ｐｖ 值

相同。
其中动环材料为 ４５＃钢， 静环材料为铜石墨。 动

环的几何参数如表 １ 所示。

表 １　 动环的几何参数

Ｔａｂｌｅ １　 Ｔｈｅ ｇｅｏｍｅｔｒｉｃａｌ ｐａｒａｍｅｔｅｒｓ ｏｆ ｒｉｎｇ
材料 ４５３＃钢

等效内径 ｄ１ ／ ｍｍ ５２
等效外径 ｄ２ ／ ｍｍ ６４

长度 ｌ ／ ｍｍ ９

密度 ρ ／ （ｋｇ·ｍ－３） ７ ８００
弹性模量 Ｅ ／ ＧＰａ ２００．２

泊松比 ν ０．３

２　 密封副的黏滑模型

动静环在相对运动过程中， 如图 １ 所示， 动环在

动力扭矩的作用下作旋转运动， 此时作用在动环上的

扭矩保持恒定。 在摩擦扭矩的作用下， 动环开始受扭

变形， 当摩擦扭矩达到一定值时， 动环发生黏着； 进

入黏着期后， 动环上的扭矩开始不断增加， 直到加在

动环上的扭矩足够大， 能够克服最大摩擦扭矩， 动环

再次开始运动， 直至再次发生黏着。 以后摩擦副将重

复上述运动， 直到动环与静环不再发生黏滑。

图 １　 动静环的接触示意图

Ｆｉｇ １　 Ｔｈｅ ｓｃｈｅｍａｔｉｃ ｄｉａｇｒａｍ ｏｆ ｓｅａｌ ｃｏｎｔａｃｔ

图 ２　 动环黏滑振动的力学模型
Ｆｉｇ ２　 Ｔｈｅ ｓｔｉｃｋ⁃ｓｌｉｐ ｖｉｂｒａｔｉｏｎ ｍｅｃｈａｎｉｃａｌ ｍｏｄｅｌ ｏｆ ｒｏｔａｒｙ ｓｅａｌ ｒｉｎｇ

图 ２ 所示为动环黏滑振动的力学模型。 系统处于

黏滑状态时， 动环在摩擦扭矩的作用下受扭， 动环的
运动方程可以写成如下形式［１１］：

Ｊ
ｄ２θ
ｄｔ２

＋ ｋθ ＝ ｋω０ ｔ － Ｍ （１）

式中： θ 为旋转角。
动环受到的摩擦扭矩可以表示为
Ｍ ＝ Ｍ０ 　 　 　 　 　 　 ０ ≤ ｔ ＜ ｔｓ
Ｍ ≤ Ｍ０ ＋ ΔμＮＲ ｔｓ ≤ ｔ ＜ Ｔ{ （２）

式中： Ｍ０是稳定工作时的恒定摩擦扭矩， 与黏滑振
动中的滑动摩擦力有关； ΔμＮＲ 是比滑动摩擦扭矩多

出的那部分扭矩。
假设脱离黏着动环开始运动的初始时刻为 ｔ ＝ ０，

则此时动环的转动力矩等于最大摩擦扭矩。 因此， 动

环运动的初始条件为

θ ｔ ＝ ０ ＝ －
Ｍ０ ＋ ΔμＮＲ( )

ｋ
　 　 　 ０ ≤ ｔ ＜ ｔｓ

ｄθ
ｄｔ ｔ ＝ ０

＝ ０ ｔｓ ≤ ｔ ＜ Ｔ

ì

î

í

ï
ï

ï
ï

（３）

满足上述初始条件的方程 （１） 的一个解为

θ（ ｔ） ＝ ΔμＮＲ
ｋｃｏｓφ

ｃｏｓ（ωｎ ｔ － φ） ＋ ω０ ｔ －
Ｍ０

ｋ
（４）

动环转速可以表示为

ｄθ
ｄｔ

＝
ωｎΔμＮＲ
ｋｃｏｓφ

ｓｉｎ ωｎ ｔ － φ( ) ＋ ω０

０

ì

î

í
ïï

ïï

０ ≤ ｔ ＜ ｔｓ

ｔｓ ≤ ｔ ＜ Ｔ

（５）

动环从运动、 黏着至再次发生运动的时间就是黏

滑运动的周期 Ｔ。 Ｔ 取决于转动扭矩再次达到最大摩

擦扭矩的时间， 当动环再次运动时有：
ｋω０ ｔ － ｋθ － Ｍ０ ＋ ΔμＮＲ( ) ＝ ０ （６）
由此得到黏滑的振动周期为

Ｔ ＝ １
２

＋ １
πα

＋ １
πｔａｎα

æ

è
ç

ö

ø
÷ ｔ０ （７）

作用在动环上的扭矩可以表示为

Ｍ（ｔ） ＝
Ｍ０　 　 　 　 　 　 　 　 　 　 ０ ≤ ｔ ＜ ｔｓ

Ｍ０ ＋ ΔμＮＲ
２ｔ － Ｔ － ｔｓ

Ｔ － ｔｓ
ｔｓ ≤ ｔ ＜ Ｔ

ì

î

í

ïï

ïï

（８）
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３　 结果与讨论

３􀆰 １　 摩擦试验分析

从 ＵＭＴ 试验机测得的动静环配副的摩擦因数随

时间的变化关系如图 ３ 所示。

图 ３　 ｐｖ 值 ２􀆰 ５ ＭＰａ·ｍ ／ ｓ 下摩擦因数随时间变化关系

Ｆｉｇ ３　 Ｔｈｅ ｆｒｉｃｔｉｏｎ ｃｏｅｆｆｉｃｉｅｎｔ ｃｈａｎｇｅｓ ｏｖｅｒ ｔｉｍｅ ｕｎｄｅｒ ｔｈｅ ｐｖ ｏｆ
２􀆰 ５ ＭＰａ·ｍ ／ ｓ

从图 ３ 可以看出， 摩擦因数随着时间的变化呈现

出高低交替变化的现象， 这与引起黏滑振动的摩擦因

数变化情况比较相似［１２］。
３􀆰 ２　 仿真分析

３􀆰 ２􀆰 １　 快速启动阶段

快速启动阶段动环速度随时间的变化， 如图 ４
所示。

图 ４　 快速启动阶段动环速度随时间的变化

Ｆｉｇ ４　 Ｔｈｅ ｒｏｔａｒｙ ｓｅａｌ ｒｉｎｇ ｓｐｅｅｄ ｃｈａｎｇｅｓ ｏｖｅｒ ｔｉｍｅ ｉｎ ｔｈｅ ｑｕｉｃｋ
ｌａｕｎｃｈ ｓｔａｇｅ

从图 ４ 中可以看出， 在同一介质压力下迅速启

动， 动环始终在一定的速度下运转， 并没有发生黏

滞， 即没有发生黏滑现象。
３􀆰 ２􀆰 ２　 速度不稳定阶段

速度不稳定阶段不同介质压力下转速随时间的变

化， 如图 ５ 所示。

图 ５　 速度不稳定阶段不同介质压力下动环转速随时间的

变化关系

Ｆｉｇ ５　 Ｔｈｅ ｓｐｅｅｄ ｏｆ ｒｏｔａｒｙ ｓｅａｌ ｒｉｎｇ ｃｈａｎｇｅｓ ｏｖｅｒ ｔｉｍｅ ｉｎ ｔｈｅ ｉｎｓｔａ⁃
ｂｌｅ ｓｔａｇｅ ｕｎｄｅｒ ｄｉｆｆｅｒｅｎｔ ｍｅｄｉｕｍ ｐｒｅｓｓｕｒｅ （ａ） ｖａｒｉａｔｉｏｎ ｏｆ
ｒｏｔａｒｙ ｓｅａｌ ｒｉｎｇ ｖｅｌｏｃｉｔｙ ｕｎｄｅｒ ｄｉｆｆｅｒｅｎｔ ｍｅｄｉｕｍ ｐｒｅｓｓｕｒｅ
ａｎｄ ｓｐｅｅｄ ｆｌｕｃｔｕａｔｉｏｎ ｃｏｎｄｉｔｉｏｎ； （ｂ） ｖａｒｉａｔｉｏｎ ｏｆ ｒｏｔａｒｙ
ｓｅａｌ ｒｉｎｇ ｒｏｔａｒｙ ｖｅｌｏｃｉｔｙ ａｔ ｔｈｅ ｓｐｅｅｄ ｏｆ １０ ５００ ｒ ／ ｍｉｎ
ｕｎｄｅｒ ｄｉｆｆｅｒｅｎｔ ｍｅｄｉｕｍ ｐｒｅｓｓｕｒｅ； （ｃ） ｖａｒｉａｔｉｏｎ ｏｆ
ｒｏｔａｒｙ ｓｅａｌ ｒｉｎｇ ｖｅｌｏｃｉｔｙ ａｔ ｔｈｅ ｓｐｅｅｄ ｏｆ ６ ５００ ｒ ／ ｍｉｎ
ｕｎｄｅｒ ｄｉｆｆｅｒｅｎｔ ｍｅｄｉｕｍ ｐｒｅｓｓｕｒｅ

从图 ５ （ａ） 可以看出， 速度不稳定阶段出现了

黏滑现象， 说明速度在波动状态下是容易发生黏滑

的。 从图 ５ （ｂ）、 （ｃ） 可以看出， 同一转速不同介质

压力下， 介质压力较小的条件下发生了黏滑， 而介质

压力较大的条件下并没有发生黏滑。 因为介质压力抵

消了一部分接触面上的载荷， 所以介质压力越大接触

面所承受的载荷越小。 这一现象也说明了载荷越大，
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越容易发生黏滑。
３􀆰 ２􀆰 ３　 速度稳定上升阶段

速度稳定上升阶段动环速度随时间的变化， 如图

６ 所示。

图 ６　 速度恢复稳定上升阶段动环速度随时间的变化

Ｆｉｇ ６　 Ｔｈｅ ｓｐｅｅｄ ｏｆ ｒｏｔａｒｙ ｓｅａｌｉｎｇ ｒｉｎｇ ｃｈａｎｇｅｓ ｏｖｅｒ ｔｉｍｅ ｉｎ ｔｈｅ
ｓｔａｂｌｅ ｒｉｓｅ ｓｔａｇｅ

从图 ６ 中可以看出， 速度恢复稳定上升阶段没有

出现黏滑现象， 说明当系统稳定后， 黏滑现象不易

产生。
从图 ４—６ 所示的动环的速度－时间关系可以看

出， 动环在运动过程中出现了黏着—滑动—再黏着—
再滑动的现象。 这正是黏滑运动的特征现象。 在这种

情况下， 密封副由黏着突然转为滑动， 将会造成静环

表面的较软材料被较硬的动环材料剧烈撕裂， 发生材

料转移， 最终形成了摩擦副表面剧烈的黏着磨损。 图

７ 所示的静环的磨损形貌可以清晰地看到由于黏着留

下的凹坑。

图 ７　 静环的磨损形貌 （１００×）
Ｆｉｇ ７　 Ｔｈｅ ｗｅａｒ ｍｏｒｐｈｏｌｏｇｙ ｏｆ ｓｔａｔｉｃ ｒｉｎｇ （１００×）

３􀆰 ２􀆰 ４　 动环的扭矩分析

发生黏滑时不同情况下作用在动环上的扭矩随时

间的变化， 如图 ８ 所示

图 ８　 发生黏滑时不同介质压力下动环上的扭矩随时间的

变化关系

Ｆｉｇ ８　 Ｔｈｅ ｔｏｒｑｕｅ ｏｎ ｒｏｔａｒｙ ｓｅａｌｉｎｇ ｒｉｎｇ ｃｈａｎｇｅｓ ｏｖｅｒ ｔｉｍｅ ｕｎｄｅｒ
ｍｅｄｉｕｍ ｐｒｅｓｓｕｒｅｓ ｄｕｒｉｎｇ ｓｔｉｃｋ⁃ｓｌｉｐ

从图 ８ 可以看出， 不同压力下发生黏滑时作用在

动环上的扭矩随时间的变化趋势大体相同。 区别仅在

于黏滑周期、 黏滞时间以及扭矩峰值的差异。
结合仿真结果， 对摩擦副的运动过程做以下分

析： 随着摩擦的加剧， 磨痕宽度开始稳定增加， 动环

在外加扭矩的作用下作旋转运动， 此段时间内作用在

动环上的扭矩基本保持恒定。 在摩擦扭矩的作用下，
动环受扭变形， 积累弹性势能； 进入黏着期后， 动环

上的扭矩开始不断增加， 直到加在动环上的扭矩足够
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大， 能够克服最大摩擦扭矩， 动环再次开始运动。 由

于变形恢复， 使得动环的速度比给定的更高， 恢复到

原状时， 动环速度达到最大值。 动环受摩擦扭矩的作

用， 速度又逐渐减小， 当动力扭矩小于摩擦扭矩时，
动环再次发生黏着。 以后摩擦副将重复上述运动， 直

到动环与静环不再发生黏滑。
３􀆰 ３　 黏滑机制分析

动环与静环正常运行时， 二者之间有一层较厚的

润滑膜隔开， 处于流体润滑状态 （对应图 ９ 所示的

Ｓｔｒｉｂｅｃｋ 曲线上的 Ｉ 区）， 受流体内摩擦的作用， 摩擦

副间保持稳定的摩擦扭矩 Ｍ０ （对应图 １０ 所示的扭矩

图中的 ＡＢ 段）。 在意外冲击的作用下， 润滑膜变薄，
动静环之间的间隙变小， 摩擦因数沿 Ｓｔｒｉｂｅｃｋ 曲线向

左移动； 摩擦副进入混合润滑状态 （对应图 ９ 所示

的 Ｓｔｒｉｂｅｃｋ 曲线上的 ＩＩ 区）， 摩擦因数减小， 摩擦扭

矩随之减小， 动环上的动力扭矩也减小 （对应图 １０
所示的扭矩图中的 ＢＣ 下降段）。 在连续的摩擦状态

下， 部分区域的润滑膜变得极薄甚至发生动静环的直

接接触； 当动环上的动力扭矩降低到最小值 Ｍ０ －ΔＭ
（对应图 １０ 所示的扭矩图中的最低点 Ｃ） 时， 动环与

静环发生黏着， 此时动环开始发生弹性变形。 随着润

滑膜的减薄， 摩擦副之间的间距越来越小， 进入边界

润滑甚至是干摩擦状态 （对应图 ９ 所示的 Ｓｔｒｉｂｅｃｋ 曲

线上的 ＩＩＩ 区）； 摩擦因数逐渐增大， 动环上的摩擦

扭矩也不断增大， 当动环上的动力扭矩达到摩擦扭矩

的最大值 Ｍ０＋ΔＭ （对应图 １０ 所示的扭矩图中的最高

点 Ｄ） 时， 动环由黏着转为滑动， 此时动环受到的弹

性变形达到最大值。 动环滑动后， 动静环之间留有间

隙， 此时密封介质进入； 由于介质进入的量不大， 形

成的润滑膜较薄， 并且存在局部的接触， 动静环的运

动将继续重复上述过程。

图 ９　 摩擦因数与速度－黏度－载荷间的关系 Ｓｔｒｉｂｅｃｋ 曲线

Ｆｉｇ ９　 Ｔｈｅ ｒｅｌａｔｉｏｎｓｈｉｐ ｂｅｔｗｅｅｎ ｔｈｅ ｆｒｉｃｔｉｏｎ ｃｏｅｆｆｉｃｉｅｎｔ ａｎｄ
ｖｉｓｃｏｓｉｔｙ ａｎｄ ｌｏａｄ

图 １０　 发生黏滑时作用在动环上的扭矩随时间的变化关系

Ｆｉｇ １０　 Ｔｈｅ ｔｏｒｑｕｅ ｏｎ ｒｏｔａｒｙ ｓｅａｌｉｎｇ ｒｉｎｇ ｃｈａｎｇｅｓ ｏｖｅｒ ｔｉｍｅ
ｄｕｒｉｎｇ ｓｔｉｃｋ⁃ｓｌｉｐ

由上述分析过程可知， 黏滑发生在 Ｓｔｒｉｂｅｃｋ 曲线

上 ＢＣ 段所对应的摩擦因数随膜厚比减小的边界润滑

区域。 此时表现为摩擦因数随速度的变化呈负斜率，
进一步说明了这一过程中存在黏滑现象。
４　 结论

（１） 密封副在相对运动过程中， 动环在摩擦扭

矩的作用下发生扭转， 导致黏滑。
（２） 在黏滑过程中， 动环的最大转速达到转轴

转速的两倍。
（３） 黏滑在快速升速阶段并没有发生， 速度波

动阶段才出现了黏滑现象， 而当动环速度再次稳定上

升时， 黏滑现象又不再产生。
（４） 黏滑造成密封副表面严重的粘着磨损。
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摘要： 为提取摩擦振动的特征信号和实现摩擦振动特征信号的表征， 在摩擦磨损试验机上进行船用柴油机缸套－
活塞环摩擦副摩擦磨损模拟试验， 应用总体经验模式分解对缸套－活塞环摩擦副的非线性、 非平稳的摩擦振动信号进

行降噪， 并应用多重分形对摩擦振动信号进行分析， 得到多重分形谱图及其参数。 研究结果表明， 随着摩擦磨损试验

的进行， 缸套－活塞环摩擦副摩擦振动信号振幅分布多重分形谱和频率分布多重分形谱呈现一定的变化规律； 多重分

形谱图及其参数能够实现摩擦振动信号特征的表征， 可以用于摩擦副摩擦振动状态的识别。
关键词： 总体经验模式分解； 多重分形； 谱参数； 摩擦振动
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　 摩擦振动是机械运动摩擦副在摩擦磨损过程中产

生的现象， 蕴含着许多反映系统摩擦学特征和摩擦磨

损状态的信息［１］。 与摩擦因数、 磨损表面形貌及磨粒

形貌等摩擦学信息相比， 摩擦振动信号易于获取， 可

实时在线采集而不影响机械设备的正常运行［２］。 因

此， 摩擦振动的研究可为机械摩擦副的在线监测与状

态识别提供新方法。
总体经验模式分解 （ Ｅｎｓｅｍｂｌｅ Ｅｍｐｉｒｉｃａｌ Ｍｏｄｅ

Ｄｅｃｏｍｐｏｓｉｔｉｏｎ， ＥＥＭＤ） 是 ＷＵ 和 ＨＵＡＮＧ［３］ 提出的，
它利用白噪声信号的统计特征， 解决了经验模式分解

（Ｅｍｐｉｒｉｃａｌ Ｍｏｄｅ Ｄｅｃｏｍｐｏｓｉｔｉｏｎ， ＥＭＤ） 模式混叠问

题， 能准确分辨非平稳非线性复杂数据的内蕴模式。
该方法已成功地应用于信号处理［４］、 故障诊断［５］等的

研究。
多重分形谱能很好地刻画振动信号的奇异性， 在

机械故障诊断［６］、 柴油机磨合研究［７－８］ 等领域有良好

的应用。
针对摩擦振动信号特征提取的研究， 有学者应用

谐波小波［９］、 混沌［１０］ 等方法， 取得一定的成果。 本

文作者利用摩擦磨损试验机设计试验获得摩擦振动信

号， 对信号进行 ＥＥＭＤ 分解重构实现信号降噪， 应

用多重分形方法对降噪后的摩擦振动信号进行分析，
得到摩擦振动信号的振幅分布多重分形谱和频率分布

多重分形谱及其参数， 实现多重分形谱图及特征参数

对摩擦副摩擦振动状态的表征， 为机械摩擦副摩擦振

动信号的研究提供了新的方法。



１　 实验部分

１􀆰 １　 试验方法与材料

试验的设备采用 ＣＦＴ⁃Ｉ 型摩擦磨损试验机， 图 １
给出了该试验机的原理。 销试样和盘试样采用线切割

方法分别从船用柴油机的活塞环和缸套上截取。 销试

样固定在主轴下端部， 盘试样固定在台架上， 偏心轮

连杆机构由电机驱动使台架和盘试样作往复运动。 载

荷由加载机构经销试样施加于盘试样， 振动信号采用

美国 ＰＣＢ 公司生产的 ３５６Ａ１６ 型三轴加速度传感器测

量， 灵敏度为 １００ ｍＶ ／ ｇ， 量程为± ５０ ｇ， 检测位置为

盘试 样 下 方。 销 试 样 材 质 为 合 金 铸 铁， 硬 度 为

ＨＶ６００ ～ ６８０ ＧＰａ， 原始表面粗糙度 Ｒａ ＝ ０􀆰 ６９３ μｍ，
截面尺寸为 ３ ｍｍ×４ ｍｍ。 盘试样接触表面为弧面，
材质为合金铸铁， 硬度为 ＨＶ３２０ ～ ４２０ ＧＰａ， 原始表

面粗糙度 Ｒａ ＝ １􀆰 ６５２ μｍ， 截面圆的直径为 ３０ ｍｍ，
高度为 １０ ｍｍ。 施加的试验力为 ５０ Ｎ， 驱动电机转速

为 ６００ ｒ ／ ｍｉｎ， 销试样和盘试样相对运动的平均速度

为 ０􀆰 １ ｍ ／ ｓ， 试验时间为 ６００ ｍｉｎ。 润滑方式为滴油润

滑， 润滑介质为 Ｍｏｂｉｌｇａｒｄ Ｍ４４０ 船用润滑油， 黏度为

１４２ ｍｍ２ ／ ｓ （４０ ℃）。

图 １　 ＣＦＴ⁃Ｉ 型摩擦磨损试验机原理图

Ｆｉｇ １　 Ｓｃｈｅｍａｔｉｃ ｄｉａｇｒａｍ ｏｆ ＭＭＷ⁃１ ｔｅｓｔｅｒ

１􀆰 ２　 摩擦振动信号的采集

摩擦振动信号的采集分析系统为 ＬＭＳ 公司的

ＳＣＡＤＡＳ 型采集分析系统， 采集法向的摩擦振动信

号， 采样频率为 ２５ ６００ Ｈｚ， 采集的数据每 ０􀆰 １６ ｓ 自

动生成一个文本文件， 存入计算机。
图 ２ 示出了摩擦磨损试验初期、 中期、 末期采集

的摩擦振动信号时域波形， 即对于试验采集的数据，
在第 １、 ３００、 ６００ ｍｉｎ 各选取一个 ０􀆰 １６ ｓ 的数据来分

析。 从图 ２ 可以看出， 所获得的摩擦振动信号波动复

杂， 微弱的摩擦振动信号堙没于背景噪声之中， 无规

律可循， 需要降噪才能提取正确的摩擦振动特征。

图 ２　 摩擦振动信号时域波形

Ｆｉｇ ２　 Ｔｉｍｅ ｄｏｍａｉｎ ｗａｖｅ ｆｏｒｍ ｏｆ ｆｒｉｃｔｉｏｎａｌ ｖｉｂｒａｔｉｏｎ ｓｉｇｎａｌ

２　 摩擦振动信号的 ＥＥＭＤ 方法降噪

ＥＥＭＤ 方法利用白噪声信号的统计特征， 通过多

次给待分析信号加入零均值的高斯白噪声， 改变信号

的极值分布特性使得信号在不同尺度上具有连续性，
再对多次分解的 ＩＭＦ 进行总体平均， 获得无模式混

叠的本征模态函数， 同时又使加入的白噪声相互抵

消。 文献 ［３］ 给出的 ＥＥＭＤ 的具体算法如下：
（１） 初始化 ＥＭＤ 总体平均次数 Ｍ 和加入的白噪

声幅值系数 ｋ， 令 ｍ＝ １。
（２） 执行第 ｍ 次 ＥＭＤ 分解：
①对待分析信号 ｘ（ ｔ）加入一个给定幅度的高斯

白噪声序列 ｎｍ（ ｔ）， 得到第 ｍ 次加噪后的信号 ｘｍ（ ｔ）：
ｘｍ（ ｔ）＝ ｘ（ ｔ）＋ｋ·ｎｍ（ ｔ） （１）
② 用 ＥＭＤ 算 法 分 解 ｘｍ （ ｔ ）， 得 到 一 组

ＩＭＦ Ｃ ｊ，ｍ （ ｊ＝ １， ２， …， Ｉ）， 其中， Ｃ ｊ，ｍ 为第 ｍ 次分

解得到的第 ｊ 个 ＩＭＦ；
③若 ｍ＜Ｍ， 则返回步骤 （２）， ｍ＝ｍ＋１；
（３） 重复步骤 （１） 和步骤 （２）， 每次加入不同
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的白噪声序列；
（４） 对分解得到对应 ＩＭＦｓ 进行总体平均， 将平

均之后的 ＩＭＦ 序列作为最终的结果。
应用总体经验模式算法分析摩擦振动信号， 试验

初期摩擦振动信号分解结果如图 ３ 所示， 分解得到 ８
个 ＩＭＦ 分量 Ｃ１ ～Ｃ８和一个残差 ｒ８。 从图 ３ 可以看出，
分解得到的 ＩＭＦ 分量可使传感器采集的摩擦振动信

号在不同的分辨率下显现出来。 摩擦振动信号具有频

率高振幅小等特点［９］， 因此选择分量 Ｃ１、 Ｃ２ 重新合

成摩擦振动信号。 对摩擦磨损试验初期、 中期、 末期

的摩擦振动信号进行 ＥＥＭＤ 分解， 选择 ＩＭＦ 分量重

构得到的摩擦振动信号如图 ４ 所示， 可以看出， ＩＭＦ
分量重构获得的摩擦振动信号的振幅呈现明显的减小

趋势， 冲击信息显著出现。

图 ３　 试验初期摩擦振动信号 ＥＥＭＤ 分解结果

Ｆｉｇ ３　 ＥＥＭＤ ｄｅｃｏｍｐｏｓｉｔｉｏｎ ｒｅｓｕｌｔｓ ｏｆ ｆｒｉｃｔｉｏｎａｌ ｖｉｂｒａｔｉｏｎ ｓｉｇｎａｌ ａｔ ｔｈｅ ｂｅｇｉｎｎｉｎｇ ｏｆ ｔｈｅ ｔｅｓｔ

图 ４　 ＩＭＦ 分量合成的摩擦振动信号

Ｆｉｇ ４　 Ｔｈｅ ｒｅｃｏｍｂｉｎｅｄ ｆｒａｃｔｉｎａｌ ｖｉｂｒａｔｉｏｎ ｃｈａｒａｃｔｅｒｉｓｔｉｃ ｓｉｇｎａｌｓ ｏｆ ＩＭＦ

３　 摩擦振动信号的多重分形分析

３􀆰 １　 多重分形理论

复杂系统一般都具有自相似特征， 不仅体现为几

何形体上的自相似， 也体现为某种质量、 测度在空间

上的分配。 多重分形谱能很好地刻画非线性信号的奇

异性， 是描述这类在不规则分形空间参数分布的定量

化工具。 多重分形的算法如下：
把研究对象划分为 Ｎ 个不同的区域 Ｓ ｉ （ ｉ ＝ １， ２，

…， Ｎ）， 设 ｒ ｉ 为第 ｉ 个区域线度的大小， Ｐ ｉ 为该区

域 Ｓ ｉ 的生成概率， 不同的区域 Ｓ ｉ、 Ｐ ｉ 也不同， 可以

用不同的标度指数 αｉ 来表征：
Ｐ ｉ ＝ ｒ ｉ

α ｉ （ ｉ＝ １， ２， …， Ｎ） （２）
若线度大小趋于 ０， 上式可转换为

α ＝ ｌｉｍ
ｒ→０

ｌｎＰ
ｌｎｒ

（３）

式中： α 是分形体某小区域的分维数， 由于小区域数

目很大， 于是可得一个由不同 α 所组成的序列构成

的谱， 并用 ｆ（α） 表示相同 α 值的子集的分形维数。
由于 α∈［αｍｉｎ， αｍａｘ］ ， 故 ｆ（α） 通常为光滑的单峰函

数， 称为多重分形谱。
３􀆰 ２　 多重分形的物理意义分析

为分析多重分形的物理意义， 通过往经典的康托

尔集上赋予质量而形成一种非常不规则的一维地形，
这种地形具有典型的多重分形特性， 利用多重分形谱

定量化这种特征。 首先在康托尔集上构造质量分布，
构造方法是： 将区间 ［０， １］ 均分为 ３ 份， 删掉区
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间 ［１ ／ ３， ２ ／ ３］， 保留区间 ［０， １ ／ ３］ 和 ［２ ／ ３， １］，
给区间 ［０， １ ／ ３］ 分配质量 １ ／ ３， 给区间 ［２ ／ ３， １］
分配质量 ２ ／ ３， 再按 １ ／ ３ 比 ２ ／ ３ 质量比对每个子区间

进行同样的迭代操作， 最终得到如图 ５ 所示的具有典

型多重分形特性的质量分布， 小区间高度表征质量。

图 ５　 康托尔集质量分布

Ｆｉｇ ５　 Ｍａｓｓ ｄｉｓｔｒｉｂｕｔｉｏｎ ｏｆ Ｃａｎｔｏｒ ｓｅｔ

从图 ５ 可以看出， 随着层次的不断加深， 区间变

得越来越碎， 而质量在这些小区间上的分布就会越来

越参差不齐 （奇异性）， 对于每一个给定的层， 所有

小区间上的质量之和都为 １， 多重分形谱曲线能很好

地刻画这种奇异性。 在第 ｔ 步时， 任意一个小区间 ｉ
的质量可以写成： ｍｉ ＝ ｐｘ（１ － ｐ） ｔ －ｘ ， 其中 ｐ 表示在每

一次划分时， 分配到左边小区间的质量比率。 具有质

量 ｍｉ ＝ ｐｘ（１ － ｐ） ｔ －ｘ 的小区间总共有 Ｃｘ
ｔ 个。 对于层次

ｔ， 小区间的质量 ｍｉ ＝ ｐｘ（１ － ｐ） ｔ －ｘ ， 质量为 ｍｉ 的小区

间个数， 记为： Ｎ（ｍｉ） ＝ Ｃｘ
ｔ 。 上述两个等式中的 ｘ 消

去， 得到 Ｎ 和 ｍｉ 之间的函数关系， 函数关系刻画了

第 ｔ 层小区间质量的分布情况。 图 ６ 所示为第 ９ 层和

第 １５ 层对应的 Ｎ （ｍｉ） 曲线。

图 ６　 第 ９ 层和第 １５ 层小区间质量分布情况

Ｆｉｇ ６　 Ｍａｓｓ ｄｉｓｔｒｉｂｕｔｉｏｎ ｏｆ ｔｈｅ ｓｉｘｔｈ ｌａｙｅｒ ａｎｄ ｆｉｆｔｅｅｎｔｈ ｌａｙｅｒ

从图 ６ 可以看出， 当 ｔ 变大的时候， 这条曲线会

变得越来越尖， 表示有很多小区间具有相同的质量

值， 而大部分区间质量参差不齐。 小质量值数量重在

一起， 为方便比较取对数坐标。 考虑到无论 Ｎ 还是

ｍｉ 以及小区间的大小都会随着 ｔ 而呈现指数类型的增

长或者衰减。 因此， 对数底定为 ｔ 层次每个小区间的

长度大小， 即 ３－ ｔ。 这样便可以得到如图 ７ 所示的很

规整的图形。

图 ７　 康托尔集质量分布多重分形谱

Ｆｉｇ ７　 Ｍｕｌｔｉｆｒａｃｔａｌ ｓｐｅｃｔｒｕｍ ｏｆ Ｃａｎｔｏｒ ｓｅｔ ｍａｓｓ ｄｉｓｔｒｉｂｕｔｉｏｎ

从 图 ７ 可 以 看 出， 不 同 ｔ 所 对 应 的
－ ｌｏｇ（３ －ｔ）（Ｎ（ｍｉ）） 对 ｌｏｇ（３ －ｔ）（ｍｉ） 的曲线 （取负号使该

数值可以被解释为分形维）。 随着 ｔ 的增长， 对数之

底会快速地衰减， 曲线就构成了康托尔集合上质量分

布的多重分形谱。 多重分形谱宽度越宽表示质量的取

值越多样化， 多重分形谱上的高度则对应了不同层次

分形集的维度， 维度越大则表示分形集合的复杂程度

越高。
从康托尔集质量分布的多重分形分析可知， 可将

多重分形应用到摩擦振动信号的分析， 可应用多重分

形对摩擦副摩擦磨损过程中摩擦振动信号的振幅分布

和频率分布进行分析。
３􀆰 ３　 摩擦振动信号的多重分形分析

应用多重分形对经 ＥＥＭＤ 降噪后获得的时域摩

擦振动信号进行分析， 摩擦磨损试验初期、 中期、 末

期摩擦振动信号振幅分布多重分形分析结果如图 ８ 所

示。 可以看出， 随着摩擦磨损试验的进行， 摩擦振动

信号振幅分布多重分形谱呈现出一定的变化规律。 表

１ 给出了摩擦振动信号振幅分布多重分形谱参数。 表

中 Δα＝αｍａｘ－αｍｉｎ， 随着摩擦磨损试验的进行， Δα 呈

现逐渐增大的趋势。 从 Δα 的物理意义可知： 随着摩

擦磨损试验的进行， 摩擦振动信号的振幅分布范围渐

为宽泛。 表中 Δｆ ＝ ｆｍａｘ － ｆｍｉｎ， Δｆ 呈现为减小的趋势，
表明随着摩擦磨损试验的进行， 摩擦振动信号的振幅

分布数量上的区间跨度收窄。 ｆｍａｘ表征存在的振幅分

布最大数量， 表明随着摩擦磨损试验的进行， 存在的
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振幅分布数量上先增大后减小。

图 ８　 摩擦振动信号振幅分布多重分形谱

Ｆｉｇ ８　 Ｔｈｅ ａｍｐｌｉｔｕｄｅ ｄｉｓｔｒｉｂｕｔｉｏｎ ｍｕｌｔｉｆｒａｃｔａｌ ｓｐｅｃｔｒｕｍ ｏｆ ｆｒｉｃｔｉｏｎａｌ ｖｉｂｒａｔｉｏｎ ｓｉｇｎａｌｓ

表 １　 摩擦振动信号振幅分布多重分形谱参数

Ｔａｂｌｅ １　 Ｔｈｅ ａｍｐｌｉｔｕｄｅ ｄｉｓｔｒｉｂｕｔｉｏｎ ｍｕｌｔｉｆｒａｃｔａｌ ｓｐｅｃｔｒｕｍ
ｐａｒａｍｅｔｅｒｓ ｏｆ ｆｒｉｃｔｉｏｎａｌ ｖｉｂｒａｔｉｏｎ ｓｉｇｎａｌｓ

试验 Δα Δｆ ｆｍａｘ

初期 １．１２５ ４ ０．９７０ ２ ０．９２４ ６
中期 １．４０９ ５ ０．９３７ ２ ０．９５７ ６
末期 １．５４７ ９ ０．９３１ １ ０．９２８ ８

为研究摩擦振动信号频域中的情况， 对摩擦振动

的时域信号进行傅里叶变换， 得到如图 ９ 所示的频域

信号。 应用多重分形对频域摩擦振动信号进行分析，
摩擦磨损试验初期、 中期、 末期摩擦振动信号频率分

布多重分形分析结果如图 １０ 所示。 表 ２ 给出了摩擦

振动信号频率分布多重分形谱参数。 Δα 表征摩擦振

动信号的频率分布范围， 表明随着摩擦磨损试验的进

行， 频率分布范围先增大后减小； Δｆ 呈现为逐渐增

大的趋势， 表明随着摩擦磨损试验的进行， 摩擦振动

信号的频率分布数量上的区间跨度更为宽泛； ｆｍａｘ基

本不变， 表明随着摩擦磨损试验的进行， 存在的频率

分布最大数量基本不变。

图 ９　 摩擦振动信号频谱

Ｆｉｇ ９　 Ｆｒｅｑｕｅｎｃｙ ｓｐｅｃｔｒｕｍ ｏｆ ｆｒｉｃｔｉｏｎａｌ ｖｉｂｒａｔｉｏｎ ｓｉｇｎａｌｓ

图 １０　 摩擦振动信号频率分布多重分形谱

Ｆｉｇ １０　 Ｔｈｅ ｆｒｅｑｕｅｎｃｙ ｄｉｓｔｒｉｂｕｔｉｏｎ ｍｕｌｔｉｆｒａｃｔａｌ ｓｐｅｃｔｒｕｍ ｏｆ ｆｒｉｃｔｉｏｎａｌ ｖｉｂｒａｔｉｏｎ ｓｉｇｎａｌｓ
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表 ２　 摩擦振动信号频率分布多重分形谱参数

Ｔａｂｌｅ ２　 Ｔｈｅ ｆｒｅｑｕｅｎｃｙ ｄｉｓｔｒｉｂｕｔｉｏｎ ｍｕｌｔｉｆｒａｃｔａｌ ｓｐｅｃｔｒｕｍ
ｐａｒａｍｅｔｅｒｓ ｏｆ ｆｒｉｃｔｉｏｎａｌ ｖｉｂｒａｔｉｏｎ ｓｉｇｎａｌｓ

试验 Δα Δｆ ｆｍａｘ

初期 ０．４９１ ７ ０．７７７ ２ １．０７７ ０
中期 ０．５４３ ０ ０．８０６ ３ １．０７７ ０
末期 ０．５０７ ４ ０．９４８ ３ １．０７７ ０

摩擦振动的变化与试验过程摩擦副磨损表面的变

化密切相关。 试验初期， 销试样和盘试样的表面粗糙

度较大， 销试样 Ｒａ ＝ ０􀆰 ６９３ μｍ， 盘试样 Ｒａ ＝ １􀆰 ６５２
μｍ， 相对运动过程中两表面磨损严重， 摩擦振动剧

烈。 从图 ４ 中摩擦振动初期 ＩＭＦ 分量合成的摩擦振初

期振动信号可以看出， 初期的摩擦振动主峰明显， 平

均振幅较大， 表明摩擦副相对运动产生的能量较大，
摩擦磨损强度最大， 表现为摩擦振动信号的振幅分布

范围相对较窄， 摩擦振动信号的振幅分布数量上的区

间跨度最大， 频域上表现为频率分布数量上的区间跨

度较小。 随着摩擦磨损的进行， 摩擦副表面的粗糙度

逐渐下降， 激发的摩擦振动也减弱， 磨合过程摩擦表

面消耗的能量减弱， 摩擦振动信号的振幅分布数量上

的区间跨度收窄。 至摩擦试验后期， 摩擦副进入稳定

磨损状态， 摩擦振动主峰不明显， 平均振幅减小， 摩

擦振动信号的振幅分布范围相对较宽， 摩擦振动信号

的振幅分布数量上的区间跨度最小， 频域上表现为频

率分布数量上的区间跨度较大。
以上分析表明摩擦学系统为非线性耗散的动力系

统， 可以利用多重分形谱图及其参数实现摩擦振动信

号特征的表征， 识别摩擦振动的状态。
４　 结论

应用多重分形对降噪后的摩擦振动时域信号和频

域信号进行分析， 得到摩擦振动信号的振幅分布多重

分形谱和频率分布多重分形谱及其参数， 实现多重分

形谱图及其参数对摩擦副摩擦磨损状态的表征， 主要

结论如下：
（１） 随着摩擦磨损试验的进行， 摩擦振动信号

振幅分布多重分形谱和频率分布多重分形谱呈现一定

的变化规律。
（２） 多重分形谱能够很好地刻画摩擦振动信号

的奇异性， 多重分形谱图及其参数能够实现摩擦振动

信号的特征的表征， 可以用于摩擦副摩擦振动状态的

识别。
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球塞泵配流轴动静压支撑规律研究∗
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摘要： 对球塞泵在稳态工作过程中配流副的油膜支撑规律进行研究。 建立配流副的流场模型并通过液阻网络的方

法对其静压分布进行求解， 得到径向不平衡力， 综合配流轴密封带上的动压支撑力， 建立配流轴的动力学模型， 通过

数值迭代计算得到配流轴相对缸体在不同工作压力下的位置变化关系。 结果表明， 配流轴在稳态工况下可以被有效支

撑， 且具有较大的稳定裕量； 稳定工作状态时的配流轴偏心率随压力的升高而升高， 随转速的升高而降低， 因此在低

速重载时配流轴偏心率较大， 容易发生磨损。
关键词： 球塞泵； 配流轴； 动静压； 自适应
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ｔｈｅ ｆｌｏｗ ｄｉｓｔｒｉｂｕｔｉｏｎ ｓｈａｆｔ ｉｓ ｉｎｃｒｅａｓｅｄ ｗｉｔｈ ｉｎｃｒｅａｓｉｎｇ ｔｈｅ ｏｐｅｒａｔｉｎｇ ｐｒｅｓｓｕｒｅ ａｎｄ ｄｅｃｒｅａｓｅｄ ｗｉｔｈ ｉｎｃｒｅａｓｉｎｇ ｔｈｅ ｒｏｔａｔｉｎｇ
ｓｐｅｅｄ，ｔｈｅｒｅｆｏｒｅ ｔｈｅ ｆｌｏｗ ｄｉｓｔｒｉｂｕｔｉｏｎ ｓｈａｆｔ ｈａｓ ａ ｌａｒｇｅｒ ｅｃｃｅｎｔｒｉｃｉｔｙ ａｔ ｔｈｅ ｏｐｅｒａｔｉｎｇ ｃｏｎｄｉｔｉｏｎ ｏｆ ｈｉｇｈ ｐｒｅｓｓｕｒｅ ａｎｄ ｌｏｗ ｒｏｔａ⁃
ｔｉｎｇ ｓｐｅｅｄ，ａｎｄ ｉｔ ｉｓ ｍｏｒｅ ｅａｓｉｌｙ ｔｏ ｂｅ ｗｏｒｎ．

Ｋｅｙｗｏｒｄｓ：ｂａｌｌ ｐｉｓｔｏｎ ｐｕｍｐ；ｆｌｏｗ ｄｉｓｔｒｉｂｕｔｉｎｇ ｓｈａｆｔ；ｈｙｄｒｏｄｙｎａｍｉｃ ａｎｄ ｈｙｄｒｏｓｔａｔｉｃ ｐｒｅｓｓｕｒｅｓ；ｓｅｌｆ⁃ａｄａｐｔｉｖｅ

　 球塞泵是一种新型的径向液压泵， 结构简图如图

１ 所示， 依靠缸体与作用环的偏心作用来带动球状活

塞在缸体孔中往复运动， 从而实现吸油与压油过

程［１］。 相比于传统的轴向柱塞泵， 在相同的性能指标

下， 球塞泵的轴向尺寸大幅减小， 占用空间小， 功率

密度高； 构件少， 结构简单紧凑， 可靠性高； 变量机

构简单可靠， 可以实现排量在一定范围内的无级变

化。 因此， 球塞泵作为高性能车辆传动系统的重要组

成元件， 尤其在军用履带车辆的无级变速和转向中具

有广泛的应用前景［２－４］。

图 １　 球塞泵结构简图

Ｆｉｇ １　 Ｓｔｒｕｃｔｕｒｅ ｄｉａｇｒａｍ ｏｆ ｂａｌｌ ｐｉｓｔｏｎ ｐｕｍｐ

配流副是指配流轴与缸体间的圆柱形接触副， 其
润滑问题是球塞泵设计的关键所在［５］。 现今国内对球
塞泵的研究较少， 大排量球塞泵实际工程应用不多，



仍处于研发阶段。 在国外已将该产品应用于装甲车辆

的变速及转向机构， 但属于军工产品， 公开资料很少。
国内对于圆柱形配流副的研究主要集中在径向柱塞泵

方面， 球塞泵的配流副与此相似， 在不断改进中， 形

成了开设高低压平衡油槽， 并在平衡油槽内开设阻尼

孔或加阻尼器的设计方法， 有内沟通与外沟通 ２ 种方

案， 用于防止配流轴与缸体直接接触发生偏磨及 “抱
轴” 现象［５－８］。 但是只对静压支撑进行了相应研究， 对

配流轴偏心时密封带处的动压支撑没有考虑。
本文作者在上述研究的基础上， 采用动静压综合

支撑的原理， 建立润滑模型， 并结合配流轴动力学方

程， 通过数值解法对稳态工况下球塞泵配流轴的支撑

规律进行研究， 为工程设计提供理论基础。
１　 数学模型

１􀆰 １　 静压支撑模型

球塞泵的缸体与配流轴采用间隙配合的方式， 缸

体由轴承支撑在泵壳体上， 在工作时由电机驱动其转

动， 完成吸油与压油的过程， 配流轴则由间隙中油液

的支撑处于浮动的状态， 不与缸体直接接触。 为平衡

配流轴所受到的径向力， 在配流轴高低压窗口的两侧

开设平衡油槽， 并设置阻尼孔形成静压支撑， 并利用

缸体转动过程中形成的动压效应来平衡剩余径向力，
建立配流轴的支撑系统。 图 ２ 所示为配流副流场模型

简图。

图 ２　 配流副油液流场示意图

Ｆｉｇ ２　 Ｓｃｈｅｍａｔｉｃ ｄｉａｇｒａｍ ｏｆ ｆｌｏｗ ｄｉｓｔｒｉｂｕｔｉｏｎ （ａ） ｕｎｆｏｌｄｅｄ
ｄｒａｗｉｎｇ ｏｆ ｆｌｏｗ ｄｉｓｔｒｉｂｕｔｉｏｎ ｓｈａｆｔ； （ｂ） ｓｔｒｕｃｔｕｒｅ
ｄｉａｇｒａｍ ｏｆ ｆｌｏｗ ｄｉｓｔｒｉｂｕｔｉｏｎ

球塞泵工作时， 缸体相对配流轴旋转， 由于二者

之间的间隙较小， 对油液的流动产生阻尼作用， 且随

配流轴偏心率变化而变化， 是可变阻尼。 阻尼孔是一

条细长的圆孔， 结构参数固定， 起固定阻尼的作用。
排油区的高压油会分成两条路线流动， 一条是流经配

流副间隙到达低压平衡油槽， 压力由 ｐ 降至 ｐ１， 然后

再经过间隙泄漏到到配流轴端面， 压力降为环境压力

ｐ０， 以及经过阻尼孔到达吸油区， 降为 ｐ ｌ， 这条流动

路线称为 Ｉ 流场。 另一条是油液通过阻尼孔到达高压

平衡油槽压力降为 ｐ２， 然后一部分外泄到端面， 一

部分内泄到吸油区， 最后一部分流经平衡油槽周向间

隙到达高压平衡油槽， 这条流动路线称为 ＩＩ 流场［４］。
油液的流动路线如图 ２ （ ａ） 所示， 将液阻抽象化，
得到如图 ２ （ｂ） 所示的更加清晰明了的流场简化图。
由于球塞泵是双向变量泵， 为了实现双向变量及配流

轴径向力矩平衡， 设计配流轴吸油区和排油区两侧尺

寸相同， 故只对其一侧进行分析即可。
由于配流轴不受倾覆力矩， 间隙沿轴向不变， 根

据流体流动连续性原理和液阻网络法［９－１０］可得：
Ｉ 流场：
ｐ － ｐ１

Ｒ３

＋
ｐ２ － ｐ１

Ｒ７

＝
ｐ１

Ｒ５

＋
ｐ１ － ｐ ｌ

Ｒ２

（１）

ＩＩ 流场：
ｐ － ｐ２

Ｒ１

＝
ｐ２ － ｐ１

Ｒ７

＋
ｐ２

Ｒ６

＋
ｐ２ － ｐ ｌ

Ｒ４

（２）

若不计起始段效应修正系数的影响， 省略偏心率

三次方项， 液阻计算表达式为：

Ｒ１ ＝ Ｒ２ ＝
１２８μＬｚ

πｄｚ
４ （３）

Ｒ３ ＝
１２μｓ２

ｒδ３ α ＋ ６εｓｉｎ
α
２

＋ ３
２
ε２ α ＋ ｓｉｎα( )

é

ë
êê

ù

û
úú

（４）

Ｒ４ ＝
１２μｓ２

ｒδ３ α － ６εｓｉｎ
α
２

＋ ３
２
ε２ α ＋ ｓｉｎα( )

é

ë
êê

ù

û
úú

（５）

Ｒ５ ＝
１２μｓ３

ｒδ３ α ＋ ６εｓｉｎ
α
２

＋ ３
２
ε２ α ＋ ｓｉｎα( )

é

ë
êê

ù

û
úú

（６）

Ｒ６ ＝
１２μｓ３

ｒδ３ α － ６εｓｉｎ
α
２

＋ ３
２
ε２ α ＋ ｓｉｎα( )

é

ë
êê

ù

û
úú

（７）

Ｒ７ ＝ πμｒ

ｓ３δ
３ １ － ε２ ｃｏｓ２ α

２
æ

è
ç

ö

ø
÷

２ （８）

式中： ｒ 为配流轴半径； δ 为配流副配合间隙； μ 为
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油液黏度； ε 为偏心率； α 为配流包角； Ｌｚ 为阻尼孔

长度； ｄｚ 为阻尼孔直径。
对上述各参数取恰当数值对配流轴进行设计， 通

过式 （３） — （８） 计算得到液阻值， 并带入到式

（１）、 （２） 进行求解， 得到静压分布。
假设压力在轴向方向上为线性分布， 则配流轴所

受向下和向上的径向力 Ｆｙ１ 和 Ｆｙ２ 分别为

Ｆｙ１ ＝ ２ｒｓｉｎ
α
２

ｐ ２ｓ１ ＋ ｓ２( ) ＋ ｐ１ ｓ２ ＋ ２ｓ３ ＋ ｓ４( )[ ]

（９）

Ｆｙ２ ＝ ２ｒｓｉｎ
α
２

ｐ２ ｓ２ ＋ ２ｓ３ ＋ ｓ４( )[ ] （１０）

Ｆｒ ＝Ｆｙ１－Ｆｙ２ （１１）
由于配流轴结构左右对称， 压力分布也相同， 因

此左右受力平衡， 合力为 ０。 配流轴所受的竖直方向

不平衡力会使其从同心位置开始运动， 偏心率逐渐增

大， 通过动压效应产生动压承载力， 对静压径向力进

行平衡， 使配流轴稳定。
１􀆰 ２　 动压支撑模型

由于配流副采用连续供油型动静压支撑设计， 配

流面处于全膜润滑状态， 润滑模型采用雷诺方程。 一

般形式的雷诺方程［１１］为

∂
∂ｘ

ρｈ３

μ
∂ｐ
∂ｘ

æ

è
ç

ö

ø
÷ ＋ ∂

∂ｙ
ρｈ３

μ
∂ｐ
∂ｙ

æ

è
ç

ö

ø
÷ ＝

６ Ｕ
∂ρｈ
∂ｘ

＋ Ｖ
∂ρｈ
∂ｙ

＋ ２
∂ρｈ
∂ｔ

æ

è
ç

ö

ø
÷ （１２）

配流轴相对缸体的位置截面图如图 ３ 所示， 假设

润滑油膜有相等的黏度， 油液不可压缩， 同时不考虑

配流副表面的接触变形、 配流轴弯曲变形、 表面形貌

和安装误差， 在图示坐标系中， ｘ ＝ ｒθ， ｄｘ ＝ ｒｄθ， 且

油液在 ｙ 方向速度为 ０， 则得到配流副的雷诺方程为

∂
∂θ

ｈ３ ∂ｐ
∂θ

æ

è
ç

ö

ø
÷ ＋ ｈ３ｒ２

∂２ｐ
∂ｙ２

＝ ６Ｕμｒ
∂ｈ
∂θ

（１３）

图 ３　 配流轴位置与受力示意图

Ｆｉｇ ３　 Ｓｃｈｅｍａｔｉｃ ｄｉａｇｒａｍ ｏｆ ｓｈａｆｔ’ｓ ｐｏｓｉｔｉｏｎ ａｎｄ ｆｏｒｃｅｓ

膜厚方程为

ｈ ＝ δ １ ＋ εｃｏｓθ( ) （１４）
式中： Ｕ 为油液在周向的流动速度， 即配流轴与缸体

间的相对转动的切向速度。
根据求解出的压力分布， 可以计算得到密封带上

的动压承载力为：

Ｗｘｓ ＝ ∬ｐｃｏｓθｒｄθｄｓ （１５）

Ｗｙｓ ＝ ∬ｐｓｉｎθｒｄθｄｓ （１６）

配流轴一侧有宽度为 ｓ２ 和 ｓ４ 的 ２ 条密封带 （如
图 ２ （ａ） 所示）， 所以， 总承载力为这 ４ 条密封带上

的承载力之和。
１􀆰 ３　 动力学模型

由于配流轴相对缸体处于完全浮动状态， 主要受油

膜力的作用， 配流轴受力分析如图 ３ 所示， 以竖直向下

为正方向， 水平向右为正方向， 建立平衡方程如下：
Ｆｒ － Ｗｘｃｏｓψ － Ｗｙｓｉｎψ ＋ Ｍｇ ＝ Ｍｘ·· （１７）
Ｗｘｓｉｎψ － Ｗｙｃｏｓψ ＝ Ｍｙ·· （１８）

式中： 偏位角 ψ ＝ ａｒｃｔａｎ Ｗｘ ／ Ｗｙ( ) ； ｘ··和 ｙ··为配流轴轴

心在 ｘ方向和 ｙ方向的加速度；Ｗｘ 和Ｗｙ 为 ４ 条密封带

上 ｘ 方向和 ｙ 方向总的承载力。
２　 配流轴动静压支撑特性仿真

在上述模型的基础上， 对球塞泵配流轴选取合适

的尺寸进行仿真验证， 各参数如表 １ 所示。

表 １　 配流轴尺寸参数

Ｔａｂｌｅ １　 Ｓｔｒｕｃｔｕｒｅ ｐａｒａｍｅｔｅｒｓ ｏｆ ｓｈａｆｔ
参数 数值 参数 数值
Ｌｚ １０ ｍｍ ｓ１ ９ ｍｍ
μ ０．２１６ Ｐａ·ｓ ｓ２ １０ ｍｍ
ｄｚ ３ ｍｍ ｓ３ ４ ｍｍ
ｒ ５４ ｍｍ ｓ４ １０ ｍｍ
δ ０．０３ ｍｍ α ５ ／ ６π

对式 （１２） 中的雷诺方程进行量纲一化：
ｙ ＝ ＹＬ ／ ２ （１９）
α ＝ ２ｒ ／ Ｌ( ) ２ （２０）
ｈ ＝ δ（１ ＋ εｃｏｓθ） ＝ Ｈδ （２１）
ｐ ＝ ６ＵμｒＰ ／ δ２ （２２）
得到量纲一化的雷诺方程：
􀆟２Ｐ
􀆟θ２

＋ α
􀆟２Ｐ
􀆟Ｙ２

－ ３εｓｉｎθ
１ ＋ εｃｏｓθ

􀆟Ｐ
􀆟θ

＝ － εｓｉｎθ
（１ ＋ εｃｏｓθ） ２

（２３）
边界条件：
（１） 排油孔压力： Ｐ ＝ δ２ｐ ／ （６ＵμＲ） ；
（２） 配流轴两端面压力定义为环境压力；
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（３） 吸油孔压力较小， 可以认为环境压力；
（４） 在油膜出现破裂的边界上取雷诺边界条件：
Ｐ ＝ ０， ∂Ｐ ／ ∂θ ＝ ０。
球塞泵输出的压力不是一个恒定不变的值， 而是

呈周期性非线性变化的， 工作压力越高， 脉动幅度越

大， 如图 ４ 所示 （点画线为单个球塞腔的压力， 实

线为整泵的压力输出）。 因此， 为使球塞泵能在某一

工作压力下稳定工作， 不仅需要保证在恒定压力下配

流轴相对缸体处于安全的位置， 而且在随压力脉动时

仍能够保持相对稳定。 根据上文中的模型和参数， 对

不同工况配流轴相对缸体的位置进行计算仿真， 仿真

流程如图 ５ 所示。 这是一个循环迭代的过程， 当压力

从一个值变化到另一个值时， 静压支撑模型计算所得

的径向不平衡力会发生变化， 配流轴运动， 通过动力

学模型得到新的偏心率和偏位角， 并将其带入到动静

压支撑模型中进行迭代， 直到配流轴重新达到平衡。

图 ４　 球塞泵单个球塞腔及整泵输出压力

Ｆｉｇ ４　 Ｏｕｔｐｕｔ ｐｒｅｓｓｕｒｅ ｏｆ ｐｕｍｐ ａｎｄ ｐｉｓｔｏｎ

图 ５　 数值仿真流程图

Ｆｉｇ ５　 Ｓｉｍｕｌａｔｉｏｎ ｆｌｏｗｃｈａｒｔ ｗｉｔｈ ｎｕｍｅｒｉｃａｌ ｓｉｍｕｌａｔｉｏｎ

３　 结果与讨论
根据表 １ 中的参数， 在工作压力为 ３５ ＭＰａ 时，

由静压支撑模型可以得到配流副流场的静压分布如图
６ 所示。 可以看出， 压力较高的区域主要在高压口和
高压平衡油槽处， 低压平衡油槽处的压力与低压口及
配流轴两端面的环境压力接近， 几乎为 ０。 高压口到
低压平衡油槽之间的密封带 １ 上， 压力逐渐降为 ０，
平衡槽到端面间的密封带 ２ 上压力为 ０； 在高压平衡
油槽处， 压力则经左右两侧密封带 １、 ２ 逐渐降为 ０。

图 ６　 配流副静压力分布图

Ｆｉｇ ６　 Ｈｙｄｒｏｓｔａｔｉｃ ｐｒｅｓｓｕｒｅ ｄｉｓｔｒｉｂｕｔｉｏｎｓ

配流轴相对缸体的偏心率是表征配流副工作稳定
性的一个重要参数。 偏心率越大， 发生磨损的可能性
越高。 假设配流轴初始位置为同心状态， 则在图 ６ 所
示的静压分布下， 根据式 （１１） 得到径向不平衡力
Ｆｒ 为 １ １５５ Ｎ， 方向竖直向下； 配流轴受力不平衡，
从同心位置开始向下运动， 产生偏心， 动压支撑力出
现并逐渐增大； 当配流轴达到受力平衡时， 配流轴在
惯性作用下会继续运动， 此时， 配流轴所受动压支撑
力大于径向不平衡力， 做减速运动， 直到速度为 ０，
再次做反向的加速运动， 产生震荡， 如图 ７ 所示， 经
过约 ０􀆰 ２ ｓ 的震荡， 配流轴位置达到稳定状态。 震荡
的幅值主要与油膜的刚度有关， 油膜刚度越大， 震荡
幅值越小； 震荡时间主要受油膜阻尼影响， 阻尼越
大， 震荡过程消耗的能量越多， 震荡时间越短。

图 ７　 初始位置时的震荡

Ｆｉｇ ７　 Ｓｈｏｃｋ ａｔ ｉｎｉｔｉａｌ ｐｏｓｉｔｉｏｎ
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在如图 ４ 所示的实际工作压力下， 根据图 ５ 所示

的仿真流程， 得到偏心率随径向不平衡力的变化关系

如图 ８ 所示。 图 ８ 中， 点画线表示的是径向不平衡

力， Ｆｒ 始终在 １ ０５０～ １ ２００ Ｎ 间周期性非线性波动，
波动的最大差值达 １５０ Ｎ， 整体变化趋势与压力变化

基本相同。 由图 ８ 可知， 配流轴的偏心率对径向不平

衡力的影响较小， 径向不平衡力随压力几乎成线性变

化。 在压力实时变化过程中， 由于径向不平衡力的变

化， 配流轴的位置也随之不断调整来达到新的平衡，
变化过程中同样会伴随震荡。 当径向不平衡力 Ｆｒ 增

大时， 配流轴向下移动， 间隙减小， 偏心率 （如图 ８
中实线所示） 增大， 动压支撑力随之增大； 当径向

不平衡力 Ｆｒ 减小时， 动压支撑力相对较大， 使配流

轴向上运动， 间隙增大， 偏心率减小， 动压支撑力随

之减小。 因此， 偏心率变化趋势与力 Ｆｒ 相同。

图 ８　 配流轴偏心率随径向力变化关系

Ｆｉｇ ８　 Ｒｅｌａｔｉｏｎ ｂｅｔｗｅｅｎ ｅｃｃｅｎｔｒｉｃｉｔｙ ａｎｄ ｒａｄｉａｌ ｆｏｒｃｅ

图 ９ 所示为稳定状态下不同转速时配流轴偏心率

随压力变化关系。 可以看出， 相同压力下转速越高，
偏心率越小， 这是因为动压承载力和配流轴与缸体的

相对运动速度相关， 转速越高， 相对运动速度越快，
动压承载力越大， 而在输出压力一定的情况下， 配流

轴所受径向不平衡力是一定的， 因此， 偏心率会降

低。 在转速一定时， 压力增大时， 径向不平衡力随之

增大， 此时， 配流轴偏心率会随之增大以提供更大的

动力承载力。
图 ９ 中的工况参数整体涵盖了球塞泵工作时的状

态， 不难看出， 在高压、 低速工作时， 偏心率更大，
但能够保持在正常范围以内。 在工程实践中， 高负

载、 低转速下配流轴更容易发生磨损， 为保证球塞泵

的可靠性， 应该减小此工况下的工作时间。

图 ９　 偏心率随输出压力和转速变化关系

Ｆｉｇ ８　 Ｔｈｅ ｖｉｒａｔｉｏｎ ｏｆ ｅｃｃｅｎｔｒｉｃｉｔｙ ｗｉｔｈ ｏｕｔｌｅｔ ｐｒｅｓｓｕｒｅ ａｎｄ
ｒｏｔａｔｅ ｓｐｅｅｄ

４　 结论

（１） 配流轴相对缸体的偏心率是配流副工作可

靠性的直观反映， 工作时偏心率越小， 说明越不容易

发生偏磨， 且偏心率与最大值的差可以作为配流轴稳

定裕量， 较大的稳定裕量可以保证配流轴受到冲击发

生震荡时不易与缸体发生接触。
（２） 在压力不断变化过程中， 配流轴偏心率随

之实时变化， 在变化过程中伴随震荡。 在稳态工况

中， 虽然压力有较大的脉动， 配流轴只在较小范围内

波动， 可以稳定工作。
（３） 稳定工作状态时的配流轴偏心率随压力的

升高而升高， 随转速的升高而降低。 这是因为压力增

大时， 径向不平衡力增大， 使偏心率增大来提高动压

承载力； 转速增大时， 动压承载力随之增大， 而径向

不平衡力不变， 所以偏心率变小。 因此， 在低速重载

工况下， 配流轴偏心率最高， 配流轴更易发生磨损，
实际工作中， 应尽量避免这种工况。
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摘要： 为研究弹流润滑的非牛顿效应， 对稳态和时变条件下等温点接触牛顿流体与非牛顿流体的弹流特性差异进

行分析。 假设润滑剂为 Ｒｅｅ⁃Ｅｙｒｉｎｇ 非牛顿流体， 研究卷吸速度、 滑滚比、 最大赫兹接触压力以及特征剪应力对弹流润

滑性能的影响， 分析时变条件下非牛顿流体的弹流特性， 并与牛顿流体进行比较。 结果表明， 等温、 轻载工况下， 速

度的增加导致牛顿流体产生较为尖锐的第二压力峰， 导致非牛顿流体的接触区入口膜厚增加， 且滑滚比越大增加越明

显； 高速、 大滑滚比条件下， 载荷越轻非牛顿效应越明显； 时变条件下， 速度波动对牛顿流体和非牛顿流体都产生较

大影响， 非牛顿流体的第二压力峰在各个瞬时始终小于牛顿流体。 因此， 等温点接触弹流润滑条件下， 动态效应和非

牛顿效应不应忽视。
关键词： 等温弹流润滑； 点接触； 牛顿流体； 非牛顿效应
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　 弹性流体动力润滑 （简称弹流润滑） 是齿轮、
滚动轴承、 凸轮等机械零件的主要润滑方式［１］。 在现

有的大多数点接触弹流润滑理论分析中， 通常将润滑

剂视为牛顿流体， 并用牛顿黏性流体模型计算弹流油

膜的压力分布和膜厚， 这种简化方法一般是合适

的［２］。 但是， 为了改善使用性能， 现代润滑油通常含

有由多种高分子材料组成的添加剂， 加之大量使用合

成润滑剂， 常呈现出显著的非牛顿特性， 使得润滑剂

的流变行为成为润滑设计和研究中不可忽视的因

素［３］。 近年来的研究表明［４－５］， 牛顿流体模型会高估

摩擦因数和热效应， 因此在热弹流润滑分析中， ２ 种

流体在不同的速度、 滑滚比、 载荷等参数下具有不同

的弹流特性。
为了研究等温条件下牛顿流体与非牛顿流体弹流



润滑特性的差异， 本文作者不考虑热效应， 拟探讨

等温、 稳态条件下速度、 滑滚比、 载荷等参数对牛顿

流体与非牛顿流体弹流特性的影响， 并讨论了在时变

条件下牛顿流体与非牛顿流体的弹流特性差异。
１　 数学模型

１􀆰 １　 本构方程

假设流体符合 Ｒｅｅ⁃Ｅｙｒｉｎｇ 流变特性， 可用下式来

描述：
∂ｕ
∂ｚ

＝
τ０

η
ｓｈ

τ
τ０

æ

è
ç

ö

ø
÷ （１）

式中： η 为牛顿流体的黏度、 非牛顿流体的表观黏

度； τ０ 为 Ｒｅｅ⁃Ｅｙｒｉｎｇ 流体的特征剪应力， 并假定 τ０

是与压力和温升无关的常数。
Ｒｅｅ⁃Ｅｙｒｉｎｇ 流体的等效黏度 η∗为

η∗ ＝
η τ ／ τ０( )

ｓｈ τ ／ τ０( )
（２）

非牛顿流体的剪应力 τ 和等效黏度 η∗的计算详

见文献 ［６］。
１􀆰 ２　 适于非牛顿流体的 Ｒｅｙｎｏｌｄｓ 方程

对于稳态与非稳态问题， 点接触非牛顿流体弹流

润滑的广义 Ｒｅｙｎｏｌｄｓ 方程［７］为

∂
∂ｘ

ρ
η

æ

è
ç

ö

ø
÷

ｅ
ｈ３ ∂ｐ

∂ｘ
é

ë
êê

ù

û
úú ＋ ∂

∂ｙ
ρ
η

æ

è
ç

ö

ø
÷

ｅ
ｈ３ ∂ｐ

∂ｙ
é

ë
êê

ù

û
úú ＝

１２ｕｅ（ ｔ）
∂ ρ∗ｈ( )

∂ｘ
＋ １２Γ

∂ ρｅｈ( )

∂ｔ
（３）

方程 （３） 中的各参数定义详见文献 ［４， ８］。
１􀆰 ３　 适于牛顿流体的 Ｒｅｙｎｏｌｄｓ 方程

∂
∂ｘ

ρ
η
ｈ３ ∂ｐ

∂ｘ
é

ë
êê

ù

û
úú ＋ ∂

∂ｙ
ρ
η
ｈ３ ∂ｐ

∂ｙ
é

ë
êê

ù

û
úú ＝

１２ｕｅ（ ｔ）
∂ ρｈ( )

∂ｘ
＋ １２Γ

∂ ρｈ( )

∂ｔ
（４）

对于稳态问题： Γ＝ ０； ｕｅ （ ｔ） ＝ ｕｅ０， ｕｅ （ ｔ） 为

ｔ 时刻的卷吸速度， ｕｅ０ 为速度变化前的稳态卷吸速

度； 对于时变问题： Γ ＝ １； ｕｅ （ ｔ ） ＝ ｕｅ０ × Ｃｕ （ ｔ ），
Ｃｕ （ ｔ）为速度的动态变化系数， 本文作者主要研究卷

吸速度变化半个正弦波后回到初始状态的过程， 其表

达式为

Ｃｕ（ ｔ） ＝
１ ＋ Ａｕｓｉｎ

πｔ
ｔｐ

　 ０ ≤ ｔ ≤ ｔｐ

１ ｔ ≥ ｔｐ

ì

î

í
ïï

ïï
（５）

式中： Ａｕ为速度正弦变化的幅值； ｔｐ 为速度做正弦变

化的时间 （ｓ）。
速度波动时， 其动态变化系数随时间的变化如图

１ 所示。

图 １　 速度的动态系数随时间的变化曲线 （ ｔｐ ＝ ０􀆰 ００１ ｓ）
Ｆｉｇ １　 Ｖａｒｉａｔｉｏｎ ｉｎ ｔｈｅ ｖｅｌｏｃｉｔｙ ｄｙｎａｍｉｃ ｃｏｅｆｆｉｃｉｅｎｔ ｖｅｒｓｕｓ

ｔｉｍｅ ｆｏｒ ｔｐ ＝ ０􀆰 ００１ ｓ

１􀆰 ４　 稳态膜厚方程

ｈ ｘ， ｙ( ) ＝ ｈ００ ＋ ｘ２

２Ｒｘ

＋ ｙ２

２Ｒｙ

＋ ２
πＥ′

∬
Ω

ｐ ｘ′， ｙ′( )

ｘ － ｘ′( ) ２ ＋ ｙ － ｙ′( ) ２
ｄｘ′ｄｙ′

（６）

１􀆰 ５　 时变膜厚方程

ｈ ｘ， ｙ， ｔ( ) ＝ ｈ００（ ｔ） ＋ ｘ２

２Ｒｘ

＋ ｙ２

２Ｒｙ

＋ ２
πＥ′

∬
Ω

ｐ ｘ′， ｙ′， ｔ( )

ｘ － ｘ′( ) ２ ＋ ｙ － ｙ′( ) ２
ｄｘ′ｄｙ′

（７）

其他控制方程还包括载荷平衡方程、 Ｒｏｅｌａｎｄｓ 黏

压关系、 Ｄｏｗｓｏｎ⁃Ｈｉｇｇｉｎｓｏｎ 密压关系， 参见文献 ［６］。
２　 数值方法

为了减少参数， 数值计算在对方程 （１） — （７）
量纲一化的基础上进行， 从而有利于对计算结果的分

析， 改善计算过程的数值稳定性。 当所分析的问题为

时变问题时， 应在若干个瞬时求解， 与求稳态工况的

解［９］类似， 而在每一瞬时数值求解仍是在反复迭代中

实现的。 计算过程中， 压力的求解采用多重网格

法［１０］， 膜厚的计算运用多重网格积分法［１１］。 收敛判

据为压力和载荷的相对误差均小于 １×１０－３。
３　 结果与分析

固定 的 输 入 参 数 如 下： 环 境 黏 度 η０ ＝ ０􀆰 ０８
Ｐａ·ｓ， 椭圆比 ｋｅ ＝ ３， 综合弹性模量 Ｅ′ ＝ ２２６ ＧＰａ，
黏压系数 α ＝ ２􀆰 ２ × １０－８ Ｐａ－１， 非牛顿的极限剪应力

τ０ ＝ １０ ＭＰａ。
３􀆰 １　 稳态条件下弹流润滑的非牛顿效应分析

３􀆰 １􀆰 １　 滑滚比和卷吸速度的影响

图 ２ 给出了在轻载 （ｐＨ ＝ ０􀆰 ５ ＧＰａ）、 卷吸速度分

别为低速 （ｕｅ０ ＝ ０􀆰 ０５ ｍ ／ ｓ）、 中速 （ｕｅ０ ＝ ０􀆰 ３ ｍ ／ ｓ） 和

高速 （ｕｅ０ ＝ １􀆰 ８ ｍ ／ ｓ） 条件下牛顿流体和非牛顿流体
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的膜厚和压力分布， 并考虑了滑滚比对非牛顿流体的

影响。

图 ２　 轻载、 不同速度下 Ｙ＝ ０ 截面的膜厚和压力比较

（ｐＨ ＝ ０􀆰 ５ ＧＰａ）
Ｆｉｇ ２　 Ｃｏｍｐａｒｉｓｏｎ ｏｆ ｆｉｌｍ ｔｈｉｃｋｎｅｓｓ ａｎｄ ｐｒｅｓｓｕｒｅ ｏｎ Ｙ＝ ０ ｕｎｄｅｒ

ｌｉｇｈｔ ｌｏａｄ ａｎｄ ｄｉｆｆｅｒｅｎｔ ｖｅｌｏｃｉｔｉｅｓ （ｐＨ ＝ ０􀆰 ５ ＧＰａ）

由图 ２ （ａ） 可见， 在轻载、 低速条件下， ２ 种流

体的压力和膜厚分布几乎相同， 滑滚比对非牛顿流体

的压力和膜厚分布几乎无影响； 随着速度的增加， 如

图 ２ （ｂ） 所示， ２ 种流体的第二压力峰出现了较明显

的差异， 牛顿流体的第二压力峰较高， 且随着滑滚比

的增加， 非牛顿流体的第二压力峰降低， 而膜厚分布

差异较小； 当卷吸速度增加到 ｕｅ０ ＝ １􀆰 ８ ｍ ／ ｓ 时， 如图

２ （ｃ） 所示， ２ 种流体的弹流特性出现了显著的差异，
非牛顿流体的入口区压力大于牛顿流体， 从接触区入

口到出口区， 两者的压力分布始终存在差异。 随着滑

滚比的增加， 非牛顿流体的第二压力峰逐渐消失。 与

非牛顿流体相比， 牛顿流体的第二压力峰更高。 在接

触区入口， 非牛顿流体的膜厚大于牛顿流体， 且滑滚

比越大， 这种差异越明显。 滑滚比较大的非牛顿流体

较早出现了油膜出口颈缩， 且滑滚比越大， Ｙ ＝ ０ 截

面的最小膜厚越小。 因此， 在轻载条件下， ２ 种流体

的弹流特性随卷吸速度的增加而产生差异， 卷吸速度

越大， ２ 种流体的弹流特性差异越大； 同时高速条件

下滑滚比的影响更大， 非牛顿效应更明显。
３􀆰 １􀆰 ２　 特征剪应力 τ０ 的影响

图 ３ 给出了轻载、 低速条件下， 特征剪应力对牛

顿流体和非牛顿流体压力、 膜厚以及摩擦因数的影

响。 可见， 在轻载、 低速工况下， 特征剪应力对牛顿

流体和非牛顿流体的膜厚几无影响， 而对压力的影响

主要体现在第二压力峰， 且特征剪应力越小， 非牛顿

流体的第二压力峰越低。 而特征剪应力对非牛顿流体

的摩擦因数影响较为明显， 由图 ３ 可见， 随着特征剪

应力的增加， 非牛顿流体的摩擦因数随之增加。

图 ３　 特征剪应力对压力、 膜厚和摩擦因数的影响

（ｐＨ ＝ ０􀆰 ５ ＧＰａ， ｕｅ０ ＝ ０􀆰 ３ ｍ ／ ｓ， ｓｌｉｐ Ｓ＝ ０􀆰 ５）
Ｆｉｇ ３　 Ｅｆｆｅｃｔｓ ｏｆ ｃｈａｒａｃｔｅｒｉｓｔｉｃ ｓｈｅａｒｉｎｇ ｓｔｒｅｓｓ ｏｎ ｐｒｅｓｓｕｒｅ ａｎｄ ｆｉｌｍ

ｔｈｉｃｋｎｅｓｓ （ａ）， ａｎｄ ｔｈｅ ｆｒｉｃｔｉｏｎ ｃｏｅｆｆｉｃｉｅｎｔ （ｂ） （ｐＨ ＝
０􀆰 ５ ＧＰａ， ｕｅ０ ＝ ０􀆰 ３ ｍ ／ ｓ， Ｓ＝ ０􀆰 ５）

３􀆰 １􀆰 ３　 最大赫兹压力的影响

图 ４、 ５ 比较了卷吸速度 ｕｅ０ ＝ ２􀆰 ０ ｍ ／ ｓ、 滑滚比为

０５ 润滑与密封 第 ４２ 卷



Ｓ＝ ２􀆰 ０ 时， 最大赫兹压力分别为 ０􀆰 ５、 １􀆰 ５、 ２􀆰 ５ ＧＰａ
时牛顿流体与非牛顿流体在 Ｙ ＝ ０ 截面的膜厚和压力

分布。 由图 ４ （ ａ） 可见， 在高速 （ ｕｅ０ ＝ ２􀆰 ０ ｍ ／ ｓ）、
大滑滚比条件下， 当载荷较轻 （ ｐＨ ＝ ０􀆰 ５ ＧＰａ） 时，
膜厚与压力分布存在明显差异， 牛顿流体的压力分布

有较为明显的第二压力峰， 且第二压力峰值较大， 而

同样工况下非牛顿流体没有明显的第二压力峰， 压力

曲线分布比较平缓， 如图 ４ （ｂ）、 （ｃ） 所示； ２ 种流

体在接触区入口处的膜厚分布差异较大， 且两者都有

较为明显的油膜出口颈缩， 非牛顿流体出现出口颈缩

的时间相对较早， 且 Ｙ ＝ ０ 截面的最小膜厚低于牛顿

流体。 随着载荷的增加， 如图 ５ （ａ） 所示 （ ｐＨ ＝ １􀆰 ５
ＧＰａ）， 两者压力分布的差异减小， 仅在第二压力峰

处存在差异； 在接触区入口处， 非牛顿流体的膜厚大

于牛顿流体。 当载荷增加到 ｐＨ ＝ ２􀆰 ５ ＧＰａ 时， 如图

５ （ｂ）所示， 牛顿流体与非牛顿流体之间的压力分布

几乎无差异， 而非牛顿流体的膜厚要小于牛顿流体的

膜厚。 因此在高速、 大滑滚比条件下， 载荷对 ２ 种流

体的弹流特性影响较大， 且载荷越小， 非牛顿效应越

明显。

图 ４　 轻载下 Ｙ＝ ０ 截面的膜厚和压力比较和三维压力图 （ｐＨ ＝ ０􀆰 ５ ＧＰａ， ｕｅ０ ＝ ２􀆰 ０ ｍ ／ ｓ， ｓｌｉｐ Ｓ＝ ２􀆰 ０）
Ｆｉｇ ４　 Ｃｏｍｐａｒｉｓｏｎ ｏｆ ｆｉｌｍ ｔｈｉｃｋｎｅｓｓ ａｎｄ ｐｒｅｓｓｕｒｅ ｏｆ Ｙ＝ ０ （ａ） ａｎｄ ｔｈｒｅｅ⁃ｄｉｍｅｎｓｉｏｎａｌ ｍａｐｓ ｏｆ ｔｈｅ ｐｒｅｓｓｕｒｅ （ｂ） （ｃ） ｕｎｄｅｒ ｌｉｇｈｔ ｌｏａｄ

ｃｏｎｄｉｔｉｏｎ （ｐＨ ＝ ０􀆰 ５ ＧＰａ， ｕｅ０ ＝ ２􀆰 ０ ｍ ／ ｓ， Ｓ＝ ２􀆰 ０）

图 ５　 中载、 重载下 Ｙ＝ ０ 截面的膜厚和压力比较

（ｕｅ０ ＝ ２􀆰 ０ ｍ ／ ｓ， ｓｌｉｐ Ｓ＝ ２􀆰 ０）
Ｆｉｇ ５　 Ｃｏｍｐａｒｉｓｏｎ ｏｆ ｆｉｌｍ ｔｈｉｃｋｎｅｓｓ ａｎｄ ｐｒｅｓｓｕｒｅ ｏｆ Ｙ＝

０ ｕｎｄｅｒ ｍｅｄｉｕｍ ａｎｄ ｈｅａｖｙ ｌｏａｄ （ｕｅ０ ＝ ２􀆰 ０ ｍ ／ ｓ，
Ｓ＝ ２􀆰 ０）

图 ６ 给出了重载、 高速条件下， 滑滚比较小时的

压力和膜厚分布。 可见， ２ 种流体的弹流特性差异主

要体现在膜厚分布， 压力的分布趋于一致， 与大滑滚

比条件不同 （见图 ５ （ｂ） ）， 非牛顿流体的膜厚始终

大于牛顿流体。 因此， 高速重载条件下， 滑滚比对 ２
种流体的膜厚分布影响明显。

图 ６　 重载、 低滑滚比下 Ｙ＝ ０ 截面的膜厚和压力比较

（ｐＨ ＝ ２􀆰 ５ ＧＰａ， ｕｅ０ ＝ ２􀆰 ０ ｍ ／ ｓ， ｓｌｉｐ Ｓ＝ ０􀆰 ５）
Ｆｉｇ ６　 Ｃｏｍｐａｒｉｓｏｎ ｏｆ ｆｉｌｍ ｔｈｉｃｋｎｅｓｓ ａｎｄ ｐｒｅｓｓｕｒｅ ｏｆ Ｙ＝ ０ ｕｎｄｅｒ

ｈｅａｖｙ ｌｏａｄ ａｎｄ ｓｍａｌｌ ｓｌｉｄｅ⁃ｒｏｌｌ ｒａｔｉｏ （ｐＨ ＝ ２􀆰 ５ ＧＰａ，
ｕｅ０ ＝ ２􀆰 ０ ｍ ／ ｓ， Ｓ＝ ０􀆰 ５）
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３􀆰 ２　 时变条件下牛顿与非牛顿弹流特性分析

取速度波动的幅值 Ａｕ ＝ ２， 速度波动的时间 ｔｐ ＝
０􀆰 ００１ ｓ， 把速度波动的持续时间 ｔｐ 等分成 １８０ 份，
整个时变解的时间计算域为 ０≤ｔ≤４ｔｐ。

当 ｐＨ ＝ ０􀆰 ８ ＧＰａ， ｕｅ０ ＝ ２􀆰 ０ ｍ ／ ｓ， 初始滑滚比为

０􀆰 ２５ 时， 图 ７ 给出了速度变化过程中 Ｙ＝ ０ 截面上 ８ 个

瞬时的压力和膜厚分布。 其中 ｔ ＝ ０ 时的压力和膜厚为

初始速度 ｕｅ０ ＝ ２ ｍ ／ ｓ 时的稳态解。 可以看出， 速度的

增大对压力的影响主要体现在第二压力峰， 且压力跟

速度的变化并不同步， 即速度达到最大时 （ ｔ ＝ ０􀆰 ５ｔｐ），
第二压力峰仍在增加。 在 ｔ ＝ ｔｐ 瞬时， 二次压力峰较尖

锐， 且峰值最大， 非牛顿流体的压力峰始终小于牛顿

流体。 膜厚对速度变化较为敏感， 但对速度变化的响

应较慢。 在 ｔ ＝０􀆰 ２５ｔｐ 瞬时， 速度处于增加过程， 膜厚

从接触区入口到出口逐渐减小， 且非牛顿流体的膜厚

小于牛顿流体。 在 ｔ ＝ ０􀆰 ５ｔｐ 瞬时， 速度达到最大值， ２
种流体在入口区的膜厚要大于出口区， 非牛顿流体的

膜厚略大于牛顿流体。 在 ｔ ＝ ０􀆰 ７５ｔｐ 瞬时， ２ 种流体的

膜厚达到一种较稳定状态， 除油膜颈缩外， 入口区与

出口区膜厚无明显差异。 在 ｔ ＝ ｔｐ 瞬时， 速度减小到

ｕｅ０， 入口区的膜厚明显减小， 接触区出现了油膜增厚

现象。 在 ｔ＝２ｔｐ 瞬时， 牛顿流体的膜厚分布趋于稳定，
非牛顿流体膜厚出现较大的波动。 在速度波动结束后，
从 ｔ＝３ｔｐ 瞬时到 ｔ ＝４ｔｐ 瞬时， ２ 种流体的压力和膜厚分

布与 ｔ＝２ｔｐ 瞬时差异较小。

图 ７　 速度变化时 Ｙ＝ ０ 截面上 ８ 个瞬时的膜厚和压力比较 （ｐＨ ＝ ０􀆰 ８ ＧＰａ ， ｕｅ０ ＝ ２􀆰 ０ ｍ ／ ｓ ）
Ｆｉｇ ７　 Ｔｈｅ ｐｒｅｓｓｕｒｅ ａｎｄ ｆｉｌｍ ｔｈｉｃｋｎｅｓｓ ａｔ ｅｉｇｈｔ ｉｎｓｔａｎｔｓ ｏｎ Ｙ＝ ０ ｆｏｒ ｖａｒｉａｔｉｏｎ ｉｎ ｖｅｌｏｃｉｔｙ （ｐＨ ＝ ０􀆰 ８ ＧＰａ ， ｕｅ０ ＝ ２􀆰 ０ ｍ ／ ｓ ）

　 　 图 ８ 给出了牛顿流体与非牛顿流体的最小膜厚随

时间的变化， 可见， 当 ｔ＝ ０􀆰 ５ｔｐ 瞬时速度达到最大值

时， 最小膜厚仍在增加， 即最小膜厚的变化滞后于速

度的变化。 牛顿流体的最小膜厚在 ｔ ＝ １􀆰 ５ｔｐ 瞬时逐渐

稳定， 最小膜厚略大于速度变化前的状态。 而非牛顿

流体的最小膜厚在 ｔ＝ ２􀆰 ５ｔｐ 瞬时逐渐稳定， 最小膜厚

略小于速度变化前的状态。
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图 ８　 ２ 种流体最小膜厚随时间的变化

Ｆｉｇ ８　 Ｖａｒｉａｔｉｏｎ ｉｎ ｔｈｅ ｍｉｎｉｍｕｍ ｆｉｌｍ ｔｈｉｃｋｎｅｓｓ ｖｅｒｓｕｓ ｔｉｍｅ
ｆｏｒ ｔｈｅ ｔｗｏ ｆｌｕｉｄ

图 ９ 给出了 ２ 种流体在相同速度、 不同瞬时的压

力和膜厚比较。

图 ９　 速度相同时 ３ 个瞬时的膜厚和压力比较

（ｐＨ ＝ ０􀆰 ８ ＧＰａ ， ｕｅ０ ＝ ２􀆰 ０ ｍ ／ ｓ ）
Ｆｉｇ ９　 Ｃｏｍｐａｒｉｓｏｎ ｏｆ ３ ｉｎｓｔａｎｓ ｆｉｌｍ ｔｈｉｃｋｎｅｓｓ ａｎｄ ｐｒｅｓｓｕｒｅ ａｔ

ｔｈｅ ｓａｍｅ ｖｅｌｏｃｉｔｙ （ｐＨ ＝ ０􀆰 ８ ＧＰａ ， ｕｅ０ ＝ ２􀆰 ０ ｍ ／ ｓ ）

由图 ９ 可以看出， 在速度的波动变化过程中， 虽

然这 ３ 个瞬时的速度相同， 但是压力和膜厚分布差异

比较明显， 在 ｔ ＝ ｔｐ 瞬时， 压力和膜厚分布与其他瞬

时的分布差异较大， 牛顿流体的第二压力峰更加尖

锐。 从 ｔ＝ ０ 和 ｔ＝ ２ｔｐ ２ 个瞬时的压力、 膜厚分布可见，
在速度波动结束后的一个周期， ２ 种流体的膜厚分布

趋于稳定， 相较于速度波动之前的膜厚分布稍有差

异。 与第 ０ 瞬时相比， ２ 种流体第 ２ｔｐ 瞬时入口区膜

厚差异较小， 出口区的膜厚差异较大。 牛顿流体第

２ｔｐ 瞬时膜厚大于第 ０ 瞬时膜厚， 非牛顿流体反之。
因此， 等温点接触弹流润滑条件下， 牛顿与非牛顿流

体的动态效应和润滑剂的非牛顿效应不容忽视。
４　 结论

（１） 等温、 轻载、 低速工况下， 牛顿与非牛顿

流体的弹流特性几乎无差异， 随着速度的增加， 牛顿

流体产生较为尖锐的第二压力峰， 非牛顿流体入口区

膜厚明显增加， 且滑滚比越大增加越明显。
（２） 等温、 轻载工况下， 速度较小时， 特征剪

应力对非牛顿流体的压力和膜厚影几乎无影响， 摩擦

因数随着特征剪应力的增加而增加。
（３） 在高速、 大滑滚比条件下， 载荷较轻时 ２

种流体的压力和膜厚分布差异明显， 非牛顿效应越显

著， 但随着载荷的增加， 这种差异逐渐减小。
（４） 在时变条件下， 由于速度波动， ２ 种流体的

压力和膜厚分布都发生明显变化。 牛顿流体产生尖锐

的第二压力峰， 非牛顿流体的第二压力峰在各个瞬时

始终小于牛顿流体， ２ 种流体的膜厚变化与速度变化

并不同步。
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摘要： 以给定转速的复合滑移表面径向滑动轴承为研究对象， 基于二元滑移模型， 利用质量守恒算法研究量纲一

滑移长度 （轴承滑移长度与半径间隙的比值）、 偏心率和空穴压力对径向轴承的承载力、 偏位角、 摩擦因数的影响，
并和非滑移表面径向轴承进行比较。 研究表明： 量纲一滑移长度增大， 承载力增大、 摩擦因数减小， 当量纲一滑移长

度超过 １０ 后， 这些变化趋于饱和； 偏心率为 ０ 时复合滑移表面轴承仍具有一定的承载力， 适当提高偏心率， 承载力增

加、 摩擦因数减小、 稳定性提高； 空穴压力对复合滑移表面径向滑动轴承静态性能影响明显。
关键词： 复合滑移表面； 质量守恒算法； 摩擦性能； 空穴压力
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ｐｅｒｆｏｒｍａｎｃｅ ｏｆ ｔｈｅ ｊｏｕｒｎａｌ ｂｅａｒｉｎｇ ｗｉｔｈ ａ ｃｏｍｂｉｎｅｄ ｓｌｉｐ ｓｕｒｆａｃｅ ｉｓ ｏｂｖｉｏｕｓ．

Ｋｅｙｗｏｒｄｓ：ｃｏｍｂｉｎｅｄ ｓｌｉｐ ｓｕｒｆａｃｅ；ｍａｓｓ ｃｏｎｓｅｒｖａｔｉｏｎ ａｌｇｏｒｉｔｈｍ；ｆｒｉｃｔｉｏｎ ｐｅｒｆｏｒｍａｎｃｅ；ｃａｖｉｔａｔｉｏｎ ｐｒｅｓｓｕｒｅ

　 非滑移边界条件 （在固液表面上没有相对运动）
一直是流体润滑研究的基础。 最近几十年， 随着微纳

科技、 测试技术以及制造技术的发展， 研究者从试验

中观察到了滑移现象的发生。 ＪＯＳＥＰＨ 和 ＴＡＢＥＬ⁃
ＩＮＧ［１］通过试验发现水在湿润的玻璃表面能够发生滑

移。 ＷＡＴＡＮＡＢＥ 等［２］通过对直径为 １６ ｍｍ 高疏水管

道的流体速度测量发现水与壁面产生滑移现象， 并且

发现滑移速度与剪应力成正比。 ＮＥＴＯ 等［３］ 通过试验

发现牛顿流体在固体表面上发生滑移现象。

表面滑移通常能减少摩擦力［４］， 但同时也是以牺

牲承载力［５－６］ 为代价。 ＦＯＲＴＩＥＲ 和 ＳＡＬＡＮＴ［７］ 研究了

具有复合滑移表面 （矩形滑移区域） 的径向滑动轴

承的摩擦学性能； ＷＵ［８］ 研究了具有不同滑移特性的

复合表面径向滑动轴承的摩擦特性及其机制； ＷＡＮＧ
等［９］研究了具有复合滑移表面 （梯形滑移区域） 的

径向滑动轴承的摩擦学性能。 这些研究表明， 合理地

将轴瓦表面设计成具有不同滑移特性的复合滑移表面

能明显增大承载力和减小摩擦力。
目前， 关于径向滑动轴承壁面滑移的理论研究仍

然较少， 考虑空穴压力 （负压） 和滑移的综合作用

对轴承性能影响的研究还未看到。 本文作者基于质量

守恒算法［１０］和二元滑移模型［１１］， 以具有复合滑移表

面的径向轴承为研究对象， 综合考虑滑移条件和空穴

负压对径向滑动轴承性能的影响， 探究在稳态下， 不

同的滑移长度、 偏心率、 空穴负压对油膜压力分布、



承载力、 偏位角、 摩擦因数等的影响， 对轴承系统设

计及其工程应用具有一定的参考价值。
１　 理论模型

１􀆰 １　 滑移控制方程

复合滑移表面径向轴承结构如图 １ 所示， 轴瓦表

面由滑移区域和非滑移区域构成。 滑移区域设计成矩

形， 滑移区域的设计变量参数为周向滑移长度 ＬＳ 和

轴向滑移长度 ＷＳ。 轴颈以角速度 ω 转动而轴瓦保持

静止， 轴颈表面和轴瓦的非滑移区由传统的材料构

成， 轴瓦的滑移区由具有较低极限剪应力的材料构成

（文中， 极限剪切力 τｃｏ ＝ ０）。

图 １　 径向轴承结构、 笛卡尔坐标下的径向轴承结构和轴瓦表面结构图

Ｆｉｇ １　 Ｄｉａｇｒａｍｓ ｏｆ ｊｏｕｒｎａｌ ｂｅａｒｉｎｇ ｃｏｎｆｉｇｕｒａｔｉｏｎ （ａ） ｊｏｕｒｎａｌ ｂｅａｒｉｎｇ ｉｎ Ｃａｒｔｅｓｉａｎ ｃｏｏｒｄｉｎａｔｅ ｃｏｎｆｉｇｕｒａｔｉｏｎ （ｂ）
ａｎｄ ｂｅａｒｉｎｇ ｓｌｅｅｖｅ ｓｕｒｆａｃｅ （ｃ）

　 　 等黏度不考虑油膜惯性效应的层状流体的 Ｎａｖｉ⁃
ｅｒ⁃Ｓｔｏｋｅｓ （Ｎ⁃Ｓ） 方程为
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η
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è
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ø
÷ ＝ ∂ｐ

∂ｘ
∂
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η
∂ｖ
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è
ç
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ø
÷ ＝ ∂ｐ

∂ｙ
∂ｐ
∂ｚ

＝ ０

ì

î
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ï
ï
ïï

ï
ï
ïï

（１）

二元滑移模型为

τｃ ＝ τｃｏ ＋ η
ｂ
ｕｓ （２）

式中： τｃ 为固液表面剪应力； τｃｏ为固液表面极限剪

应力； ｕｓ 为滑移速度。
对式 （１） 进行求解之前要确定边界条件。 根据

二元滑移模型， 当 τｃ ≥ τｃｏ 时， 滑移发生且滑移长度

ｂ 保持不变。 假设固液表面剪应力总是阻止滑移， 考

虑到文中的极限剪应力为 ０ （ τｃｏ ＝ ０）， 故此时的边

界条件为

ｚ ＝ ０， ｕ ＝ ωＲ， ｖ ＝ ０

ｚ ＝ ｈ， ｕ ＝ ｂ
η

－ η
∂ｕ
∂ｚ

æ

è
ç

ö

ø
÷ ， ｖ ＝

ｂ
η

－ η
∂ｖ
∂ｚ

æ

è
ç

ö

ø
÷{ （３）

利用边界条件式 （３） 对式 （１） 进行积分求得

周向和轴向的速度表达式：

ｕ ＝ １
２η

∂ｐ
∂ｘ

ｚ２ － ωＲ
ｂ ＋ ｈ

＋ ｈ
２η

∂ｐ
∂ｘ

ｈ ＋ ２ｂ
ｈ ＋ ｂ
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÷ ｚ ＋ ωＲ

ｖ ＝
１
２η
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２η
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ｈ ＋ ２ｂ
ｈ ＋ ｂ

æ

è
ç
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ø
÷ ｚ

ì
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ï
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ï

（４）
将式 （４） 沿油膜厚度方向积分求得周向和轴向

单位宽度流量并结合流量连续方程得控制方程为
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采用质量守恒算法， 由式 （５） 得到如下 Ｐ－θ 模

型：
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÷{ } （６）

对式 （６） 进行量纲一化处理：
∂
∂ϕ

Ｈ３ ∂Ｐ
∂ϕ

１ ＋ ３Ｂ
Ｈ ＋ Ｂ

æ

è
ç
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ø
÷{ } ＋ ２Ｒ

Ｌ
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２ ∂
∂Ｙ

Ｈ３ ∂Ｐ
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÷ } ＝ ∂
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÷{ } （７）

量纲一化量为

５５２０１７ 年第 ７ 期 郑　 勇等： 考虑空穴压力的滑移表面径向滑动轴承性能研究



Ｈ ＝ ｈ
ｃ
， Ｙ ＝ ２ｙ

Ｌ
， ϕ ＝ ｘ

Ｒ
， Ｂ ＝ ｂ

ｃ
， Ｐ ＝ ｃ２

ωηＲ２ｐ

式中： ｈ 为油膜厚度， ｈ ＝ ｅ＋ｃｃｏｓϕ； ｅ 为轴颈偏心距；
ｃ 为半径间隙； 偏心率 ε ＝ ｅ ／ ｃ； Ｒ 为轴颈半径； Ｌ 为

轴承长度； ｂ 为滑移长度； ω 为轴颈角速度； η 为润

滑油的动力黏度； ϕ 为周向量纲一坐标； Ｙ 为轴向量

纲一坐标； ｐ 为油膜压力； θ 为流体比率变量。
对式 （７） 利用有限体积法［１２］进行离散得：
ＡｐＰ ｉ， ｊ ＝ ＡｅＰ ｉ ＋１， ｊ ＋ ＡｗＰ ｉ －１， ｊ ＋ ＡｎＰ ｉ， ｊ ＋１ ＋ ＡｓＰ ｉ， ｊ －１ ＋

θｉ －１， ｊＳｗ － θｉ， ｊＳｅ （８）
式 （８） 中各系数：
Ａｅ ＝ Ｈ３

ｉ ＋１ ／ ２， ｊ（１􀆰 ０ ＋ ３􀆰 ０Ｂ ｉ ＋１ ／ ２， ｊ ／ Ｈｉ ＋１ ／ ２， ｊ ＋ Ｂ ｉ ＋１ ／ ２， ｊ）
Ａｗ ＝ Ｈ３

ｉ －１ ／ ２， ｊ（１􀆰 ０ ＋ ３􀆰 ０Ｂ ｉ －１ ／ ２， ｊ ／ Ｈｉ －１ ／ ２， ｊ ＋ Ｂ ｉ －１ ／ ２， ｊ）
Ａｎ ＝ ２ＲΔϕ ／ （ＬΔＹ）[ ] ２Ｈ３

ｉ， ｊ ＋１ ／ ２（１􀆰 ０ ＋ ３􀆰 ０Ｂ ｉ， ｊ ＋１ ／ ２ ／
Ｈｉ， ｊ ＋１ ／ ２ ＋ Ｂ ｉ， ｊ ＋１ ／ ２）

Ａｓ ＝ ２ＲΔϕ ／ （ＬΔＹ）[ ] ２Ｈ３
ｉ， ｊ －１ ／ ２（１􀆰 ０ ＋ ３􀆰 ０Ｂ ｉ， ｊ －１ ／ ２ ／

Ｈｉ， ｊ －１ ／ ２ ＋ Ｂ ｉ， ｊ －１ ／ ２）
Ａｐ ＝ Ａｅ ＋ Ａｗ ＋ Ａｎ ＋ Ａｓ

Ｓｅ ＝ ６􀆰 ０ΔϕＨｉ， ｊ（１􀆰 ０ ＋ Ｂ ｉ， ｊ ／ Ｈｉ， ｊ ＋ Ｂ ｉ， ｊ）
Ｓｗ ＝ ６􀆰 ０ΔϕＨｉ －１， ｊ（１􀆰 ０ ＋ Ｂ ｉ －１， ｊ ／ Ｈｉ －１， ｊ ＋ Ｂ ｉ －１， ｊ）
Ｈｉ ＋１ ／ ２， ｊ ＝ ０􀆰 ５（Ｈｉ ＋１， ｊ ＋ Ｈｉ， ｊ）
Ｈｉ －１ ／ ２， ｊ ＝ ０􀆰 ５（Ｈｉ －１， ｊ ＋ Ｈｉ， ｊ）
Ｈｉ， ｊ －１ ／ ２ ＝ ０􀆰 ５（Ｈｉ， ｊ ＋ Ｈｉ， ｊ －１）
Ｈｉ， ｊ ＋１ ／ ２ ＝ ０􀆰 ５（Ｈｉ， ｊ ＋ Ｈｉ， ｊ ＋１）

其中： Δϕ、 ΔＹ 分别表示控制容积周向和轴向的步

长。 对式 （８） 进行求解的过程中， 采用质量守恒边

界条件：
Ｐ ＝ Ｐｃ， θ ＜ １（空穴区）
Ｐ ≥ Ｐｃ， θ ＝ １（全膜区）
迭代求解过程中， 先对油膜压力分布场和流体比

率分布场赋初值。 利用式 （８） 分别计算各点新的压

力值和新的流体比率值， 当 Ｐ ｉ， ｊ ≥ Ｐｃ ， θｉ， ｊ ＝ １； 当

Ｐ ｉ， ｊ ＝ Ｐｃ ， θｉ， ｊ ＜ １。 油膜压力 Ｐ 和流体比率 θ 互相耦

合迭代计算， 当满足收敛精度时停止迭代， 得到稳定

的压力场和流体比率场。 为了加速迭代， 采用松弛迭

代法：
Ｐ ＝ ０．３Ｐｎｅｗ ＋ ０．７Ｐｏｌｄ

θ ＝ ０．３θｎｅｗ ＋ ０．７θｏｌｄ
{ （９）

其中： 下角 ｎｅｗ 表示当前迭代过程变量值； 下角 ｏｌｄ
表示上一次迭代过程变量值。

为验证该算法的正确性， 按表 １ 示出的径向轴承

（Ｂ＝ ０􀆰 ０） 参数和工况条件， 用 Ｐ－θ 模型计算， 并与

文献 ［１３］ 结果进行对比。

表 １　 轴承参数和工况条件

Ｔａｂｌｅ １　 Ｇｅｏｍｅｔｒｉｃ ｐａｒａｍｅｔｅｒｓ ａｎｄ ｗｏｒｋｉｎｇ ｃｏｎｄｉｔｉｏｎｓ

参数 数值

半径 Ｒ ／ ｍ ０．０５
长径比 Ｂ ／ （２Ｒ） １．３３３
半径间隙 ｃ ／ ｍｍ ０．１４５ ５

动力黏度 η ／ （Ｐａ·ｓ） ０．０１２ ７
环境压力 ｐａ ／ ＭＰａ ０
空穴压力 ｐｃ ／ ＭＰａ －０．０７２ １３９ ７９

偏心率 ε ０．６１

角速度 ω ／ （ ｒａｄ·ｓ－１） ４８．１

图 ２　 ２ 种不同方法下的油膜压力分布

Ｆｉｇ ２　 Ｔｈｅ ｏｉｌ ｐｒｅｓｓｕｒｅ ｄｉｓｔｒｉｂｕｔｉｏｎ ｃａｌｃｕｌａｔｅｄ ｂｙ ｔｗｏ
ｄｉｆｆｅｒｅｎｔ ｍｅｔｈｏｄｓ

图 ２ 示出了文献 ［１３］ 中的不可压缩空穴算法

和文中的 Ｐ－θ 模型计算得到的轴承量纲一油膜压力

分布。 结果表明： ２ 种算法得到的径向轴承量纲一油

膜压力分布几乎完全一样； Ｐ－θ 模型计算的量纲一承

载力为 ９􀆰 ６１， 偏位角为 ６３􀆰 ３２°， 与文献 ［１３］ 中承

载力和偏位角的相对误差分别为 １􀆰 １１％和 １％。 误差

在合理范围内， 从而验证了该算法的正确性。
１􀆰 ２　 性能参数

如图 １ （ａ） 所示， 径向轴承的 ２ 个方向上油膜

力及合力分别为
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　 　 ＷＸ∗ ＝ ωηＲ３Ｌ
２ｃ２

ＷＸ∗ ＝ ωηＲ３Ｌ
２ｃ２ ∬

Ω

ＰｓｉｎϕｄϕｄＹ （１０）

ＷＺ∗ ＝ － ωηＲ３Ｌ
２ｃ２

ＷＺ∗ ＝ － ωηＲ３Ｌ
２ｃ２ ∬

Ω

ＰｃｏｓϕｄϕｄＹ （１１）

Ｗ ＝ ＷＸ∗
２ ＋ ＷＺ∗

２ （１２）
量纲一油膜合力：

Ｗ∗ ＝ ＷＸ∗
２ ＋ ＷＺ∗

２ （１３）
偏位角：

β ＝ ａｃｔａｎ
ＷＸ∗

ＷＺ∗

æ

è
çç

ö

ø
÷÷ （１４）

径向轴承轴瓦表面的摩擦力：
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ù

û
úú ｄϕｄＹ ＝

ＬωηＲ２

２ｃ
Ｆ∗ （１５）

轴瓦表面的摩擦因数：

ｆ ＝
Ｃ
Ｒ

Ｆ∗

Ｗ∗ （１６）

２　 结果与讨论

影响径向滑动轴承性能的因素较多， 下面结合滑

移长度、 偏心率、 空穴压力 ３ 个重要因素对复合滑移

表面径向轴承性能的影响进行研究。 轴承的工况参数

如表 １ 所示。 在轴承轴瓦的滑移区采用有限差分法和

松弛迭代法进行迭代计算； 在非滑移区令 Ｂ ＝ ０， 式

（７） 即变成传统的雷诺方程。 滑移区域设置成矩形，
在周向和轴向的滑移长度分别设置成 ＬＳ ＝ ０􀆰 ５ Ｌ ，
ＷＳ ＝ ０􀆰 ７Ｗ， Ｌ 和 Ｗ 分别为径向轴承的周向和轴向宽

度。 滑移区域的优化对系统性能的改善具有重要研究

意义， 但不在文中研究范围。
２􀆰 １　 滑移长度的影响

ＷＡＴＡＮＡＢＥ 等［２］通过试验发现， 滑移长度 ｂ 的

范围为 ０􀆰 ３～１􀆰 ０ ｍｍ。 文中取量纲一滑移长度 Ｂ ＝ ０􀆰 ０
（非滑移） 和 Ｂ＝ １、 １０、 ３０。

图 ３ 和图 ４ 分别示出了在 ４ 种不同滑移长度下轴

承中间截面周向及最小油膜厚度处 （ϕ＝ １８０ °） 轴向

油膜压力分布。 由图 ３ 和图 ４ 可知： （１） 随着滑移长

度的增加， 油膜压力峰值不断增加； 滑移长度越大，
油膜压力峰值越大。 其原因在于滑移区域雷诺方程发

生了改变。 （２） 当 Ｂ≠０ 时， 轴承的周向油膜压力峰

值总是位于传统轴承周向油膜压力峰值的右侧； 而轴

承的轴向压力峰值与传统轴承轴向压力峰值都处于轴

承的中间位置。 （３） 当 Ｂ＞１０， 周向和轴向油膜压力

不再随着滑移长度增大而改变， 基本趋于饱和。

图 ３　 不同滑移长度下对应的周向油膜压力分布

Ｆｉｇ ３　 Ｃｉｒｃｕｍｆｅｒｅｎｔｉａｌ ｐｒｅｓｓｕｒｅ ｄｉｓｔｒｉｂｕｔｉｏｎ ａｔ ｄｉｆｆｅｒｅｎｔ ｓｌｉｐ ｌｅｎｇｔｈ

图 ４　 不同滑移长度下对应的轴向油膜压力分布

Ｆｉｇ ４　 Ａｘｉａｌ ｐｒｅｓｓｕｒｅ ｄｉｓｔｒｉｂｕｔｉｏｎ ａｔ ｄｉｆｆｅｒｅｎｔ ｓｌｉｐ ｌｅｎｇｔｈ

图 ５ 示出了滑移长度对轴承承载力、 偏位角以及

摩擦因数的影响。

图 ５　 滑移长度对承载力、 偏位角和摩擦因数的影响

Ｆｉｇ ５　 Ｅｆｆｅｃｔｓ ｏｆ ｓｌｉｐ ｌｅｎｇｔｈ ｏｎ ｌｏａｄ ｃａｐａｃｉｔｙ ａｎｄ ａｔｔｉｔｕｄｅ ａｎｇｌｅ
（ａ） ａｓ ｗｅｌｌ ａｓ ｆｒｉｃｔｉｏｎ ｃｏｅｆｆｉｃｉｅｎｔ （ｂ）
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由图 ５ 可知， 随着滑移长度的增加， 轴承的承载

力不断增大， 偏位角和摩擦因数不断减小。 例如当 Ｂ
由 ０􀆰 ０ 增加到 ３０􀆰 ０ 时， 承载力增加 １４􀆰 １％， 偏位角

减少 ２１􀆰 １％， 摩擦因数减小 ４５􀆰 ８％。 但是这种增大

或减小的速度是不同的， 当 Ｂ＞１０ 后滑移长度对承载

力、 偏位角以及摩擦因数的影响几乎达到饱和。
滑移长度 Ｂ 在 ０～１０ 这个范围内对复合滑移表面

轴承的承载力、 偏位角和摩擦因数影响较大； 超出这

个范围后， 滑移长度对承载力、 偏位角和摩擦因数影

响较小。 这种复合滑移表面相比传统非滑移表面， 能

够明显地提高轴承的承载力、 减少摩擦损耗、 改善轴

承的稳定性。 这与 ＦＯＲＴＩＥＲ 和 ＳＡＬＡＮＴ ［７］、 ＷＡＮＧ
等［９］的结论一致。
２􀆰 ２　 偏心率的影响

图 ６ 示出了偏心率和滑移长度对轴承的承载力、
偏位角、 摩擦因数的影响。

图 ６　 偏心率对承载力、 偏位角、 摩擦因数的影响

Ｆｉｇ ６　 Ｅｆｆｅｃｔｓ ｏｆ ｅｃｃｅｎｔｒｉｃｉｔｙ ｒａｔｉｏ ｏｎ ｌｏａｄ ｃａｐａｃｉｔｙ （ａ）
ａｔｔｉｔｕｄｅ ａｎｇｌｅ （ｂ） ａｎｄ ｆｒｉｃｔｉｏｎ ｃｏｅｆｆｉｃｉｅｎｔ （ｃ）

可知， （１） 承载力随着偏心率和滑移长度的增加

而增大， 但偏心率越大滑移长度的影响越小。 例如在

ε＝０􀆰 ３ 和 ε ＝ ０􀆰 ６ 两种工况下， 对于 Ｂ 在 ０􀆰 ０ ～ ３０􀆰 ０ 变

化时， 承载力分别增大了 ２３􀆰 ０６％和 １４􀆰 ７２％。 （２） 小

偏心率时， 复合滑移表面轴承承载力较小， 但相对于

非滑移表面轴承有所改善。 需特别指出的是： 当 ε ＝
０􀆰 ０ （相当于等间隙） 时， 复合滑移表面仍具有一定的

承载力。 这为等间隙工况下形成流体动压、 提高承载

力提供了新的思路。 （３） 当偏心率 ε 在 ０ ～ ０􀆰 ３ 变化

时， 偏位角随着偏心率的增加而增加， 但随着滑移长

度的增加而减少； 当偏心率 ε＞０􀆰 ３ 时， 偏位角随着偏

心率和滑移长度的增加而减少 （这与 ＷＡＮＧ 等［９］的结

论一致）。 （４） 摩擦因数随着偏心率和滑移长度的增

加而减小， 但偏心率越大滑移长度影响越小。 例如在

ε＝０􀆰 ３ 和 ε ＝ ０􀆰 ８ 两种工况下， 对于 Ｂ 在 ０􀆰 ０ ～ ３０􀆰 ０ 变

化时， 摩擦因数分别减小了 ５０􀆰 ７％和 ４７􀆰 ４％。
２􀆰 ３　 空穴压力的影响

图 ７ 示出了空穴负压和滑移长度对轴承的承载

力、 偏位角、 摩擦因数的影响。

图 ７　 空穴负压对承载力、 偏位角、 摩擦因数的影响

Ｆｉｇ ７　 Ｅｆｆｅｃｔｓ ｏｆ ｃａｖｉｔａｔｉｏｎ ｐｒｅｓｓｕｒｅ ｏｎ ｌｏａｄ ｃａｐａｃｉｔｙ （ａ）
ａｔｔｉｔｕｄｅ ａｎｇｌｅ （ｂ） ａｎｄ ｆｒｉｃｔｉｏｎ ｃｏｅｆｆｉｃｉｅｎｔ （ｃ）
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可知， （１） 承载力和偏位角随着空穴负压的降

低而增大， 空穴负压越低 （即与环境压差越大）， 承

载力和偏位角越大； 当空穴负压接近于 ０ 时， 轴承的

承载力最小。 （２） 非滑移表面轴承的摩擦因数随着

空穴负压降低而小幅度减小， 然而复合滑移表面轴承

的摩擦因数随着空穴负压的降低而增大。 例如在 Ｂ ＝
０􀆰 ０ （非滑移） 和 Ｂ ＝ ３０􀆰 ０ 两种工况下， 当空穴负压

Ｐｃ由 ０ 变为－０􀆰 ０８ ＭＰａ 时， Ｂ＝ ０􀆰 ０ （非滑移） 时的摩

擦因数减少了 ３􀆰 ９％， Ｂ ＝ ３０􀆰 ０ 时的摩擦因数增加了

１４􀆰 １４％。
考虑空穴负压时， 复合滑移表面轴承相对于非滑

移表面轴承， 承载力增加、 偏位角减小、 摩擦因数减

小。 空穴负压越低、 滑移长度越大 （Ｂ≤１０）， 承载

力越大、 偏位角越小、 摩擦因数越小。 因而， 在考虑

滑移对轴承性能的影响时应综合考虑空穴负压的

影响。
３　 结论

基于二元滑移模型和质量守恒算法对复合滑移表

面径向轴承进行数值计算， 探究不同的滑移长度、 偏

心率和空穴压力对轴承的承载力、 偏位角和摩擦因数

的影响， 得出以下结论：
（１） 相对于非滑移表面轴承， 增加复合滑移表

面轴承的滑移长度不仅可以提高承载力、 减小摩擦因

数， 同时提高系统的稳定性。 但当滑移长度达到 １０
以后， 这种改善趋于饱和。

（２） 复合滑移表面轴承系统的承载力随着偏心

率的增加而不断增加。 在小偏心率特别当偏心率为 ０
时， 复合滑移表面轴承仍具有承载能力。

（３） 在考虑滑移对轴承性能的影响时应综合考

虑空穴负压的影响。 在相同工况下， 考虑空穴压力

时， 复合滑移表面轴承能提供较大的承载力、 较小的

摩擦因数、 较小的偏位角。
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摘要： Ｌ⁃ＣＫＤ１５０ 润滑油和复合锂基润滑脂广泛运用于石油装备润滑减磨。 为研究 ２ 种润滑介质对摩擦副摩擦磨

损性能及磨损机制的影响差异， 采用 ＭＭＷ⁃１ 型微机控制立式万能摩擦磨损试验机， 开展不同接触压力和线速度及不

同润滑环境下摩擦学实验研究。 结果表明： 实验工况下， 销－盘摩擦副表面以磨粒磨损为主， 同时存在黏着磨损； 相

比于 Ｌ－ＣＫＤ１５０ 润滑工况， 复合锂基润滑脂润滑时销－盘表面黏着磨损更为严重， 进而加大摩擦因数的波动幅度， 最

大波动幅度为 Ｌ⁃ＣＫＤ１５０ 润滑下的 ３􀆰 ７ 倍； 盘试样表面磨粒磨损与接触压力有关， ０􀆰 ５ ＭＰａ 接触压力下， Ｌ⁃ＣＫＤ１５０ 润

滑时磨粒磨损较严重， １􀆰 ５ ＭＰａ 下则复合锂基润滑脂润滑时更严重， 磨粒磨损是影响盘试样磨损量差异的主要因素。
关键词： 润滑油； 复合锂基润滑脂； 黏着磨损； 磨粒磨损
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Ｋｅｙｗｏｒｄｓ：ｌｕｂｒｉｃａｎｔ ｏｉｌ；ｃｏｍｐｏｕｎｄ ｌｉｔｈｉｕｍ ｌｕｂｒｉｃａｔｉｏｎ ｇｒｅａｓｅ；ａｄｈｅｓｉｖｅ ｗｅａｒ；ａｂｒａｓｉｖｅ ｗｅａｒ

　 据统计， 一次能源的使用约 １ ／ ３ 消耗于摩擦磨

损［１］， 约 ７０％的设备损坏是由于各种形式的磨损而

引起的， 因此减小摩擦磨损对提高能源的有效利用率

及设备的使用寿命具有重要意义。 摩擦副表面的磨损

与多种因素有关， 其中润滑介质是重要因素之一， 不

同润滑介质主要影响摩擦副表面油膜形成、 润滑状态

和磨损形式。 润滑油和润滑脂是 ２ 种主要的润滑介

质， 目前不同类型的润滑油和润滑脂已被广泛应用于

各种机械中［２－３］。 为此， 针对一定工况下润滑介质对

摩擦磨损的影响， 研究人员做了大量的研究工作， 从

润滑介质组成、 添加剂等方面找到合理有效提高其润

滑性能的手段［４－８］。
石油勘探、 开发钻井过程中， 石油装备机械的使

用寿命对钻井效率、 钻井成本等有重要的影响［９］。 而

机械零部件的磨损失效又是影响石油机械如压裂

泵［１０］、 钻头轴承［１１－１２］ 等的使用寿命的主要因素。
Ｌ⁃ＣＫＤ１５０润滑油和复合锂基润滑脂已被广泛应用于



石油装备润滑减磨中， ２ 种润滑介质性能， 特别是黏

度， 存在较大差异， 但并没有实验分析相同工况下

Ｌ⁃ＣＫＤ１５０ 润滑油和复合锂基润滑脂对摩擦磨损性能

的影响差异及 ２ 种润滑介质下表面的磨损机制， 并基

于磨损机制针对性地找到减小接触表面摩擦磨损的

方法。
本文作者选用 Ｌ⁃ＣＫＤ１５０ 润滑油和复合锂基润滑

脂 ２ 种润滑介质， 以铍青铜和 ２０ＣｒＮｉＭｏ 为销－盘摩擦

副试样材料， 采用 ＭＭＷ⁃１ 型摩擦磨损试验机开展摩

擦学实验， 对比分析 Ｌ⁃ＣＫＤ１５０ 润滑油和复合锂基润

滑脂对摩擦磨损性能的影响差异及 ２ 种润滑环境下表

面的磨损机制。
１　 实验部分

１􀆰 １　 实验设备

实验装置为 ＭＭＷ⁃１ 型微机控制立式万能摩擦磨

损试验机， 采用销－盘摩擦副 （如图 １ 所示） 进行摩

擦学实验。 销试样与旋转主轴相连， 旋转轴转速由伺

服电机控制， 范围为 １ ～ ２ ０００ ｒ ／ ｍｉｎ； 盘试样通过销

钉定位， 固定安装于盘试样凹槽中。 试验载荷经蜗杆

传动机构加载， 并由压力传感器实时测量反馈得到，
最大载荷为 ２ ０００ Ｎ。 扭矩传感器测量得到接触表面

的摩擦扭矩经换算后获得表面摩擦因数。

图 １　 销－盘摩擦副示意图

Ｆｉｇ １　 Ｓｃｈｅｍａｔｉｃ ｄｉａｇｒａｍ ｏｆ ｔｈｅ ｐｉｎ⁃ｄｉｓｃ ｆｒｉｃｔｉｏｎ ｐａｉｒ

１􀆰 ２　 实验材料与实验方法

销试样材料为 ２０ＣｒＮｉＭｏ， 盘试样材料为铍青铜，
其物理性能如表 １ 所示。 销试样直径为 ８ ｍｍ， 长度

为 １４ ｍｍ， 经渗碳处理后表面硬度为 ＨＲＣ６０， 接触表

面精抛光处理后粗糙度为 Ｒａ０􀆰 ２ μｍ。 盘试样外径为

５４ ｍｍ， 内径为 ３８ ｍｍ， 厚度为 １０ ｍｍ， 表面强化处

理后硬度为 ＨＲＣ３６， 粗糙度为 Ｒａ０􀆰 ２ μｍ。 润滑介质

分别为 Ｌ⁃ＣＫＤ１５０ 润滑油和复合锂基润滑脂。

表 １　 实验材料物理性能

Ｔａｂｌｅ １　 Ｐｈｙｓｉｃａｌ ｐｒｏｐｅｒｔｉｅｓ ｏｆ ２０ＣｒＮｉＭｏ ａｎｄ ｂｅｒｙｌｌｉｕｍ ｂｒｏｎｚｅ
材料 弹性模量 Ｅ ／ ＧＰａ 泊松比 拉伸强度 σ ／ ＭＰａ 密度 ρ ／ （ｇ·ｃｍ－３）

２０ＣｒＮｉＭｏ ２０６ ０．２９５ １ ５００ ７．８５
铍青铜 １２７．５ ０．４０ （１ ２００±１００） ８．３

　 　 在室温 （２０ ℃）、 环境空气中开展摩擦学实验。
实验前调试试验装置， 并安装试样及添加足够的润滑

介质。 不同润滑介质、 载荷 （接触压力） 和速度下

单次实验时间为 １２０ ｍｉｎ， 具体工况如表 ２ 所示。 实

验前后利用石油醚和超声波清洗装置对销－盘试样进

行清洗， 烘干后采用电子天平 （精度 ０􀆰 ０００ １ ｇ） 测

量试样质量， 实验前后试样质量差值即为试样的磨损

量， 并采用白光干涉仪 （ ＢＲＵＫＥＲ ｃｏｎｔｏｕｒ ＧＴＫ⁃１）
和扫描电镜对试验后试样表面形貌及元素进行观察和

分析。

表 ２　 工况参数

Ｔａｂｌｅ ２　 Ｐａｒａｍｅｔｅｒｓ ｏｆ ｃｏｎｄｉｔｉｏｎ
Ｎｕｍｂｅｒ Ｃｏｎｔａｃｔ ｐｒｅｓｓｕｒｅ ｐ ／ ＭＰａ Ｖｅｌｏｃｉｔｙ ｖ ／ （ｍ·ｓ－１） Ｌｕｂｒｉｃａｔｉｎｇ ｍｅｄｉｕｍ

１ ０．５ ０．２ Ｌ⁃ＣＫＤ１５０ ｌｕｂｒｉｃａｎｔ ｏｉｌ
２ ０．５ ０．５ Ｌ⁃ＣＫＤ１５０ ｌｕｂｒｉｃａｎｔ ｏｉｌ
３ １．５ ０．２ Ｌ⁃ＣＫＤ１５０ ｌｕｂｒｉｃａｎｔ ｏｉｌ
４ １．５ ０．５ Ｌ⁃ＣＫＤ１５０ ｌｕｂｒｉｃａｎｔ ｏｉｌ
５ ０．５ ０．２ Ｃｏｍｐｏｕｎｄ ｌｉｔｈｉｕｍ ｇｒｅａｓｅ
６ ０．５ ０．５ Ｃｏｍｐｏｕｎｄ ｌｉｔｈｉｕｍ ｇｒｅａｓｅ
７ １．５ ０．２ Ｃｏｍｐｏｕｎｄ ｌｉｔｈｉｕｍ ｇｒｅａｓｅ
８ １．５ ０．５ Ｃｏｍｐｏｕｎｄ ｌｉｔｈｉｕｍ ｇｒｅａｓｅ
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２　 结果与分析

２􀆰 １　 摩擦磨损性能

图 ２ 示出了相同接触压力和速度工况下， 销－盘
试样接触表面摩擦因数在 ２ 种不同润滑介质下随时间

变化关系。 可知， ４ 种不同工况下， 相比 Ｌ⁃ＣＫＤ１５０
润滑介质， 复合锂基润滑脂润滑下摩擦因数随时间波

动更大， 摩擦因数波动值如图 ３ 所示。 此外， 由图

２ （ａ）和图 ３ 可看出， 接触压力为 ０􀆰 ５ ＭＰａ、 线速度

为 ０􀆰 ２ ｍ ／ ｓ 时， 复合锂基润滑脂润滑条件下摩擦因数

呈阶梯状波动， 阶梯状分布摩擦因数最大相差 ０􀆰 ２ 左

右， 该工 况 下 的 摩 擦 因 数 波 动 副 度 最 大， 为

Ｌ⁃ＣＫＤ１５０润滑油润滑时的 ４􀆰 ７ 倍。 由图 ２ （ｄ） 和图

３ 可知， 接触压力为 １􀆰 ５ ＭＰａ、 线速度为 ０􀆰 ５ ｍ ／ ｓ 时，
复合锂基润滑脂润滑下各阶段的摩擦因数均大于

Ｌ⁃ＣＫＤ１５０润滑油， 摩擦因数波动值也达到 Ｌ⁃ＣＫＤ１５０
润滑油润滑时的 ３􀆰 ９ 倍。

图 ２　 摩擦因数随时间变化规律

Ｆｉｇ ２　 Ｆｒｉｃｔｉｏｎ ｃｏｅｆｆｉｃｉｅｎｔ ａｓ ａ ｆｕｎｃｔｉｏｎ ｏｆ ｔｉｍｅ

图 ３　 不同工况下摩擦因数波动幅度

Ｆｉｇ ３　 Ｆｌｕｃｔｕａｔｉｏｎ ａｍｐｌｉｔｕｄｅ ｏｆ ｆｒｉｃｔｉｏｎ ｃｏｅｆｆｉｃｉｅｎｔ ｕｎｄｅｒ
ｄｉｆｆｅｒｅｎｔ ｃｏｎｄｉｔｉｏｎｓ

图 ４ 给出了不同润滑介质下销－盘试样的磨损

量。 由 图 ４ （ ａ ） 可 知， 接 触 压 力 为 ０􀆰 ５ ＭＰａ，
Ｌ⁃ＣＫＤ１５０润滑下的盘试样磨损量大于复合锂基润滑

下的磨损量， 但 ２ 种润滑介质下的磨损量差距很小；
而接触压力为 １􀆰 ５ ＭＰａ 时， 复合锂基润滑脂润滑下盘

试样的磨损量更大， 且 ２ 种润滑介质下磨损量的差距

明显增大； 另外， 最大盘试样磨损量出现在接触压力

为 １􀆰 ５ ＭＰａ、 线速度为 ０􀆰 ５ ｍ ／ ｓ 的复合锂基润滑脂润

滑工况下， 最大磨损量为 ０􀆰 ０９３ ｇ， 为相同工况下

Ｌ⁃ＣＫＤ１５０润滑油润滑时的 ６􀆰 ９ 倍。 由图 ４ （ｂ） 可知，
２ 种接触压力下， 在线速度为 ０􀆰 ２ ｍ ／ ｓ 时复合锂基润

滑脂润滑下销试样磨损量更大， 在线速度为 ０􀆰 ５ ｍ ／ ｓ
时 Ｌ⁃ＣＫＤ１５０ 润滑油润滑下销试样磨损量更大； 另

外， 在接触压力为 １􀆰 ５ ＭＰａ、 线速度为 ０􀆰 ２ ｍ ／ ｓ 工况

下， 复合锂基润滑脂润滑下的销试样磨损量最大， 而

相同工况下 Ｌ⁃ＣＫＤ１５０ 润滑油润滑时销磨损量最小，
２ 种润滑介质下磨损量相差 １９ 倍。
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图 ４　 销－盘试样磨损量 （ａ） 盘试样； （ｂ） 销试样

Ｆｉｇ ４　 Ｗｅａｒ ｌｏｓｓ ｏｆ ｐｉｎ ａｎｄ ｄｉｓｃ ｓｐｅｃｉｍｅｎｓ （ａ） ｄｉｓｃ ｓｐｅｃｉｍｅｎｓ； （ｂ） ｐｉｎ ｓｐｅｃｉｍｅｎｓ

２􀆰 ２　 磨损机制分析

表 ３ 列出了不同实验工况下铍青铜盘试样实验后

表面形貌。 可知， 接触压力为 ０􀆰 ５ ＭＰａ 时， 相比复合

锂基润滑脂， Ｌ⁃ＣＫＤ１５０ 润滑下盘试样表面有更宽和

更深的磨痕， 犁沟作用明显； 接触压力为 １􀆰 ５ ＭＰａ

时， 相比接触压力为 ０􀆰 ５ ＭＰａ 工况， Ｌ⁃ＣＫＤ１５０ 润滑

下盘试样表面磨痕变化很小， 而复合锂基润滑脂润滑

下盘试样表面磨痕变宽、 变深， 且比润滑油润滑下更

严重。

表 ３　 不同工况下实验后铍青铜盘试样表面形貌

Ｔａｂｌｅ ３　 Ｗｅａｒ ｍｏｒｐｈｏｌｏｇｙ ｏｆ ｄｉｓｃ ｓｐｅｃｉｍｅｎｓ ｕｎｄｅｒ ｄｉｆｆｅｒｅｎｔ ｃｏｎｄｉｔｉｏｎｓ
Ｌ⁃ＣＫＤ１５０ 润滑 复合锂基润滑脂润滑

ｐ＝ ０．５ ＭＰａ，
ｖ＝ ０．２ ｍ ／ ｓ

ｐ＝ ０．５ ＭＰａ，
ｖ＝ ０．５ ｍ ／ ｓ

ｐ＝ １．５ ＭＰａ，
ｖ＝ ０．２ ｍ ／ ｓ

ｐ＝ １．５ ＭＰａ，
ｖ＝ ０．５ ｍ ／ ｓ

　 　 图 ５ 示出了不同工况下实验后盘试样表面粗糙度

Ｒａ 和 Ｒｑ 值。 可 看 出， ０􀆰 ５ ＭＰａ 接 触 压 力 下，
Ｌ⁃ＣＫＤ１５０润滑时盘试样粗糙度参数 Ｒａ 和 Ｒｑ 值更大，
而 １􀆰 ５ ＭＰａ 接触压力下， 复合锂基润滑脂润滑时盘试
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样表面粗糙度 Ｒａ 和 Ｒｑ 值更大， 与表 ３ 中不同接触压

力下润滑介质对表面形貌影响吻合。
对比分析图 ４ （ａ） 中盘试样磨损量、 表 ３ 中盘

试样表面形貌和图 ５ 中盘试样表面粗糙度可知， ０􀆰 ５
ＭＰａ 接触压力下， Ｌ⁃ＣＫＤ１５０ 润滑时盘试样表面磨痕

更宽、 更深， 表明摩擦副表面产生的磨粒磨损更严

重， 盘试样表面因磨粒磨损去除材料更多， 进而导致

盘试样磨损量更大， 与图 ４ （ ａ） 结果吻合。 而 １􀆰 ５
ＭＰａ 接触压力时， 复合锂基润滑脂润滑下盘试样表

面磨粒磨损更严重， 盘试样的磨损量更大。 因此， 盘

试样表面磨粒磨损差异是导致盘试样磨损量差异的主

要因素。

图 ５　 不同工况下盘试样表面粗糙度

Ｆｉｇ ５　 Ｓｕｒｆａｃｅ ｒｏｕｇｈｎｅｓｓ ｏｆ ｄｉｓｃ ｓｐｅｃｉｍｅｎｓ ｕｎｄｅｒ
ｄｉｆｆｅｒｅｎｔ ｃｏｎｄｉｔｉｏｎｓ

图 ６ 所示为不同工况下， 销试样表面 ＥＤＳ 成分

分析结果， 图中编号与表 ２ 中编号相对应。 可知， 除

１、 ２ 和 ３ 三种工况下 ２０ＣｒＮｉＭｏ 销试样磨损表面未发

现铜元素， 其余工况下销试样表面均有不同量的铜存

在， 因此 ２ 种润滑介质润滑环境下摩擦副表面存在一

定的黏着磨损。 此外， 相同接触压力和速度工况下，
由销试样表面铜元素含量对比 Ｌ⁃ＣＫＤ１５０ 润滑油和复

合锂基润滑脂 ２ 种润滑介质对黏着磨损的影响差异可

知， 复合锂基润滑脂润滑时， 销试样表面铜元素含量

均比 Ｌ⁃ＣＫＤ１５０ 润滑环境下多， 因而表面黏着磨损更

严重。 黏着磨损时摩擦副表面金属不断发生黏着、 破

坏、 再黏着的交替过程［１］， 增加接触表面摩擦力的波

动幅度， 进而导致复合锂基润滑脂润滑下摩擦因数波

动幅度大于 Ｌ⁃ＣＫＤ１５０ 润滑油润滑时， 如图 ２ 所示。

图 ６　 销试样表面能谱分析

Ｆｉｇ ６　 ＥＤＳ ａｎａｌｙｓｉｓ ｏｆ ｐｉｎ ｓｐｅｃｉｍｅｎｓ

３　 结论

（１） 相比 Ｌ⁃ＣＫＤ１５０ 润滑油， 复合锂基润滑脂润

滑将增大摩擦因数的波动幅度， ０􀆰 ５ ＭＰａ 接触压力和

０􀆰 ２ ｍ ／ ｓ 速度下， 波动幅度最大， 增加 ３􀆰 ７ 倍。
（２） 润滑介质对盘试样磨损的影响差异与接触

压力有关， 接触压力为 ０􀆰 ５ ＭＰａ 时， Ｌ⁃ＣＫＤ１５０ 润滑

油润滑下磨损更大， １􀆰 ５ ＭＰａ 接触压力下则复合锂基

润滑脂润滑下磨损更大。 销试样磨损的差异与线速度

有关， ０􀆰 ２ ｍ ／ ｓ 速度下， 润滑脂润滑下销试样磨损更

严重， ０􀆰 ５ ｍ ／ ｓ 速度则润滑油润滑下磨损更大。
（３） 实验条件下， 盘试样表面形貌及销试样

ＥＤＳ 分析表明， 销－盘试样摩擦副表面主要以磨粒磨

损为主， 同时伴随着一定的黏着磨损。 ０􀆰 ５ ＭＰａ 接触

压力下， Ｌ⁃ＣＫＤ１５０ 润滑下盘试样表面磨粒磨损更严

重， １􀆰 ５ ＭＰａ 接触压力下则复合锂基润滑脂润滑表面

磨粒磨损严重。 磨粒磨损是造成不同接触压力下润滑
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介质对盘试样磨损量差异的主要因素。 此外， 相比

Ｌ⁃ＣＫＤ１５０ 润滑油， 复合锂基润滑脂润滑环境下摩擦

副表面黏着磨损更严重， 进而增加摩擦因数随时间变

化的波动幅度。
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适用于幂律流体螺旋密封封液能力近似解析分析∗
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摘要： 为研究密封介质为非牛顿流体的螺旋密封封液性能， 以幂律流体为研究对象， 基于 ＣＲＥＡＳＥ 推导的密封介

质为牛顿液体时螺旋密封封液能力计算方法， 将幂律流体二维定常流动速度分布方程替代牛顿流体二维定常流动速度

分布方程， 近似解析得到密封介质为幂律流体的螺旋密封封液能力表达式。 将近似解析计算结果与利用 Ｆｌｕｅｎｔ 软件模

拟的结果进行对比， 两者数据较为吻合。 利用提出的近似解析法， 分别分析操作参数和几何结构参数对封液能力的影

响。 结果表明， 当螺旋密封用于密封幂律流体时， 封液能力随稠度系数、 流性指数、 转速的增加而增大； 随螺旋角、
相对槽宽、 相对槽深的增加先增大再减小。
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ｆｏｒ ｔｈｉｓ ａｐｐｒｏｘｉｍａｔｅ ａｎａｌｙｔｉｃ ｍｅｔｈｏｄ ａｎｄ ｔｈｅ ｎｕｍｅｒｉｃａｌ ｓｉｍｕｌａｔｉｏｎ ｂｙ Ｆｌｕｅｎｔ ｓｏｆｔｗａｒｅ，ｗｈｉｃｈ ｓｈｏｗｅｄ ｔｈｅ ｒｅｓｕｌｔｓ ｂｅｔｗｅｅｎ ｔｈｅ
ｔｗｏ ｍｅｔｈｏｄｓ ｗｅｒｅ ｃｏｎｓｉｓｔｅｎｔ．Ｔｈｅ ｉｎｆｌｕｅｎｃｅ ｏｆ ｏｐｅｒａｔｉｎｇ ｐａｒａｍｅｔｅｒｓ ａｎｄ ｇｅｏｍｅｔｒｉｃ ｐａｒａｍｅｔｅｒｓ ｏｎ ｔｈｅ ｓｅａｌｉｎｇ ｃａｐａｂｉｌｉｔｙ ｗａｓ
ａｎａｌｙｚｅｄ ｂｙ ｔｈｅ ａｐｐｒｏｘｉｍａｔｅ ａｎａｌｙｔｉｃ ｍｅｔｈｏｄ．Ｔｈｅ ｒｅｓｕｌｔｓ ｓｈｏｗ ｔｈａｔ ｔｈｅ ｓｅａｌｉｎｇ ｃａｐａｂｉｌｉｔｙ ｉｓ ｉｎｃｒｅａｓｅｄ ｗｉｔｈ ｔｈｅ ｉｎｃｒｅａｓｉｎｇ ｏｆ
ｆｌｏｗ ｂｅｈａｖｉｏｒ ｉｎｄｅｘ，ｃｏｎｓｉｓｔｅｎｃｙ ｃｏｅｆｆｉｃｉｅｎｔ ａｎｄ ｓｈａｆｔ ｓｐｅｅｄ，ａｎｄ ｉｎｃｒｅａｓｅｄ ａｔ ｆｉｒｓｔ ａｎｄ ｔｈｅｎ ｄｅｃｒｅａｓｅｄ ｗｉｔｈ ｔｈｅ ｉｎｃｒｅａｓｉｎｇ ｏｆ
ｓｐｉｒａｌ ａｎｇｅｌ，ｒｅｌａｔｉｖｅ ｇｒｏｏｖｅ ｗｉｄｔｈ ａｎｄ ｒｅｌａｔｉｖｅ ｄｅｐｔｈ．

Ｋｅｙｗｏｒｄｓ：ｈｅｌｉｃａｌ ｓｅａｌ；ｐｏｗｅｒ⁃ｌａｗ ｆｌｕｉｄ；ａｐｐｒｏｘｉｍａｔｅ ａｎａｌｙｓｉｓ；ｓｅａｌｉｎｇ ｃａｐａｂｉｌｉｔｙ

　 螺旋密封是一种非接触型流体动力密封， 因适用

于高温、 深冷、 腐蚀以及含颗粒等苛刻介质工况， 而

被广泛应用在石油化工等行业中。 螺旋密封典型结构

如图 １ 所示。 当螺纹轴旋转时， 充满密封间隙流体受

到黏性剪切， 从而形成由低压侧到高压侧的轴向反

压， 其值 与 密 封 腔 内 压 力 相 等， 便 能 阻 止 液 体

泄漏［１］。

图 １　 螺旋密封截面几何模型

Ｆｉｇ １　 Ｇｅｏｍｅｔｒｉｃ ｍｏｄｅｌ ｏｆ ｈｅｌｉｃａｌ ｓｅａｌ

目前对螺旋密封已有不少研究成果， ＢＯＯＮ ［２］根



据压力平衡的观点， 利用 Ｎ－Ｓ 方程推导出了层流工

况下螺旋密封封液能力公式， 但是在工程设计应用中

与实际所测值差距较大。 ＣＲＥＡＳＥ［３］ 根据流量平衡观

点， 提出泵送流量与沿螺旋槽和跨越螺旋槽的泄漏量

之和相等， 以此推导出的层流工况下螺旋密封封液能

力公式适用性较强。 ＧＯＬＵＢＩＥＶ［４］ 对螺旋密封分别处

于湍流和层流的工况进行数值模拟， 得到了密封间隙

流场特征， 并分析了提高密封能力的方法。 薄相峰

等［５］采用自主设计的实验装置， 对螺旋密封的螺旋槽

宽、 螺旋角等不同的螺旋结构参数做了对比研究。 马

润梅［６］从泵的角度对螺旋密封 “气吞” 以及 “密封

失效” 现象作出了合理、 全面的解释， 并提出了一

种新型组合螺旋密封。 刘宗伟等［７］ 等利用软件 ＭＡＴ⁃
ＬＡＢ 对螺旋密封的螺旋结构参数进行优化， 得到了

最佳的螺旋密封参数。
上述有关螺旋密封的研究都是针对牛顿流体进行

的， 但是在化学工业、 石油工业、 生物医学等诸多领

域还存在着很多非牛顿流体， 如聚合物溶液、 悬浮

液、 石油、 润滑剂等， 均呈现出非牛顿流体的特

征［８－９］。 典型的非牛顿流体类型有幂律流体、 宾汉姆

流体和黏弹性流体等［１０］， 在此类介质的生产和输送

过程中所使用的各类旋转机械均面临密封的问题， 研

究非牛顿流体的密封问题是十分必要的。
由于幂律流体是工业上常见的一种非牛顿流体，

本文作者以幂律流体作为研究对象， 基于 ＣＲＥＡＳＥ［３］

推导密封介质为牛顿液体时螺旋密封封液能力的计算

方法， 将裘祖干和陈伯贤［１１］ 得到的幂律流体二维定

常流动速度分布方程替代牛顿流体二维定常流动速度

分布方程， 近似解析得到密封介质为幂律流体的螺旋

密封封液能力表达式。 将近似解析计算结果与利用

Ｆｌｕｅｎｔ 软件模拟的结果进行对比， 依此说明该近似解

析法的合理性。
１　 螺旋密封封液能力近似解析求解

在螺旋密封间隙主要存在 ２ 种流动： 由螺纹轴旋

转带动介质黏性剪切而引起的泵送流动和由密封两端

压差引起的压差泄漏流动， 其中压差泄漏流动分别发

生在螺旋槽内和环形缝隙中。 ＣＲＥＡＳＥ［３］认为当泵送流

量和泄漏流量相等时， 密封可实现无泄漏， 而所谓的

螺旋密封封液能力即此时密封腔与外界的压力差 Δｐ。
１􀆰 １　 泵送流量 Ｑ１ 求解

泵送流动可简化为螺旋槽中的库埃特流动， 简化

后的速度满足：
ｖｐ ＝ ｖ·ｃｏｓα （１）

式中： ｖ 为螺旋轴旋转的圆周速度； ｖｐ 为 ｖ 沿螺旋槽

方向的分量， 即泵送速度； α 为螺旋角。

代入文献 ［１１］ 中幂律流体二维定常流动速度

分布方程， 可得到螺旋槽内任意一点处的泵送速度表

达式为

ｕ ＝
ｖｐ
ｈ

（２）

式中： ｈ 为槽深； ｚ 为槽深方向坐标。
由于所得幂律流体库埃特流动速度分布与牛顿流

体库埃特流动速度分布是一致的， 因此当密封介质为

幂律流体时螺旋密封的泵送流量与密封牛顿流体一

样， 即：

Ｑ１ ＝ ａ
２（ａ ＋ ｂ）

πｖｄｈｓｉｎαｃｏｓα （３）

式中： ａ 为轴向槽宽； ｂ 为轴向齿宽； ｄ 为螺旋轴

外径。
１􀆰 ２　 泄漏流量 Ｑ２、 Ｑ３求解

在求解螺旋槽内的泄漏流量 Ｑ２ 时， 可等效为两

静止平行平板间的纯压差流动， 等效后模型如图 ２ 所

示， 两平板间隙高度为 ｈ＋ｃ， 平板长度 Ｌ ／ ｓｉｎ α， 平板

宽度 ａｉｃｏｓ α。 其中， Ｌ 为螺旋长度， ｉ 为螺纹头数， ｃ
为半径间隙。

图 ２　 等效流动模型

Ｆｉｇ ２　 Ｍｏｄｅｌ ｏｆ ｅｑｕｉｖａｌｅｎｔ ｆｌｏｗ ｍｏｄｅｌ

由文献 ［１１］ 中幂律流体二维定常流动速度分

布方程可推得此时幂律流体在两静止平行平板间的纯

压差流动时速度分布表达式为

ｕ ＝ ｚ（ ｚ － ｈ － ｃ）

２ｍｎ （
ｖｃｏｓα
ｈ ＋ ｃ

） ｎ－１

∂ｐ
∂ｘ

（４）

式中： ｍ 为稠度系数； ｎ 为流性指数。
可对式 （４） 中的微元作如下替换：
∂ｐ
∂ｘ

＝ － Δｐ
Ｌ ／ ｓｉｎα

（５）

且通过整个平板间隙的流量满足：

Ｑ２ ＝ ａｉｃｏｓα·∫ｈ＋ｃ
０

ｕｄｚ （６）

联立式 （４）、 （５）、 （６） 可得：
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Ｑ２ ＝ Δｐ

１２ｍｎ （
ｖｃｏｓα
ｈ ＋ ｃ

） ｎ－１
·

ａｉ （ｈ ＋ ｃ） ３ｃｏｓαｓｉｎα
Ｌ

（７）

在求解螺旋槽内的泄漏流量 Ｑ３时， 可等效为静

止同心环形缝隙间的纯压差流动， 再将同心环形缝隙

展开， 即两静止平行平板间的纯压差流动， 等效后模

型如图 ３ 所示， 两平板间隙高度为 ｃ， 平板长度为

ｂＬ ／ ［ｃｏｓα（ａ＋ｂ）］， 平板宽度为 ｉｃｏｔαｃｏｓα （ａ＋ｂ）。

图 ３　 等效流动模型

Ｆｉｇ ３　 Ｍｏｄｅｌ ｏｆ ｅｑｕｉｖａｌｅｎｔ ｆｌｏｗ

由文献 ［１１］ 中幂律流体二维定常流动速度分

布方程可推得此时幂律流体在两静止平行平板间的纯

压差流动时速度分布表达式为

ｕ ＝ ｚ（ ｚ － ｃ）

２ｍｎ （
ｖｃｏｓα
ｃ

） ｎ－１

∂ｐ
∂ｘ

（８）

可对式 （８） 中的微元作如下替换：
∂ｐ
∂ｘ

＝ － Δｐ·（ａ ＋ ｂ）
ｂＬ ／ ｃｏｓα

（９）

且通过整个平板间隙的流量满足：

Ｑ３ ＝ （ａ ＋ ｂ） ｉｃｏｓαｃｏｔα·∫ｃ
０
ｕｄｚ （１０）

联立式 （８）、 （９）、 （１０） 可得：

Ｑ３ ＝ Δｐ

１２ｍｎ （
ｖｃｏｓα
ｃ

） ｎ－１
·

（ａ ＋ ｂ） ２ ｉｃ３ ｃｏｓ２αｃｏｔα
ｂＬ

（１１）
再设 Ｋ１ 为相对槽宽， 满足 Ｋ１ ＝ ａ ／ （ａ＋ｂ）； Ｋ２ 为

相对槽深， 满足 Ｋ２ ＝（ｈ＋ｃ） ／ ｃ， 可得螺旋槽的几何形

状关系满足：
ａｉ ＝ πｄｔａｎαＫ１ （１２）
ｈ ＝ ｃ（Ｋ２ － １） （１３）
由式 （３）、 （７）、 （１１） 可建立 Ｑ１ ＝ Ｑ２＋Ｑ３， 再

代入关系式 （１２）、 （１３）， 可得密封幂律流体时螺旋

密封的封液能力 Δｐ 表达式为

Δｐ ＝
６ｍｎＬｖｎ × ｔａｎαｃｏｓｎ－１α（Ｋ２ － １）

Ｋｎ＋２
２ ｔａｎ２α ＋ １

Ｋ１ － Ｋ２
１

１
ｃｎ＋１

（１４）

再令：

Ｋ ＝
６ｔａｎα（Ｋ２ － １）ｃｏｓｎ－１α

Ｋｎ＋２
２ ｔａｎ２α ＋ １

Ｋ１ － Ｋ２
１

， 称其为密封系数，

则式 （１４） 可简化为

Δｐ ＝ ｍｎＬｖｎＫ
ｃｎ＋１

（１５）

值得注意的是， 当式 （１５） 中的流性指数 ｎ ＝ １
时， 所得的螺旋密封封液能力方程与文献 ［３］ 中所

得的螺旋密封用于密封牛顿流体时封液能力方程一

致， 这说明所得螺旋密封封液能力方程也适用于被密

封介质为牛顿流体的情况。
２　 算例验证

为验证用于密封幂律流体的螺旋密封封液能力近

似解析法的合理性， 将近似解析计算结果与利用 Ｆｌｕ⁃
ｅｎｔ 软件模拟的结果进行对比分析。
２􀆰 １　 算例描述

螺旋密封的几何参数和操作参数大部分来自于文

献 ［１２］ ， 螺旋轴外径 ｄ ＝ ３０ ｍｍ， 螺旋长度 Ｌ ＝ ４０
ｍｍ， 螺旋角 α＝ ３０°， 槽深 ｈ＝ ０􀆰 ２ ｍｍ， 轴向槽宽 ａ ＝
９ ｍｍ， 轴向齿宽 ｂ＝ ９ ｍｍ， 螺纹头数 ｉ＝ ２， 半径间隙

分别取 ｃ＝ ０􀆰 ０５、 ０􀆰 １、 ０􀆰 １５、 ０􀆰 ２ ｍｍ。 环境压力 ｐ ｉ ＝
０􀆰 １０１ ３ ＭＰａ。 轴旋转转速为 ω＝ ３０９ ｒａｄ ／ ｓ。 密封介质

取文献 ［１３］ 中不含固相的水基型钻井液， 其密度

为 ρ＝ １ ２００ ｋｇ ／ ｍ３， 稠度系数为 ｍ＝ ３ Ｐａ·ｓｎ， 流性指

数为 ｎ＝ ０􀆰 ６。
２􀆰 ２　 流域及网格划分

为便于分析研究， 将螺旋密封内部流域分为 ２ 部

分， 如图 ４、 ５ 所示。 根据螺旋密封的内部流场流动

特性可知， 图 ４ 所示流域的流体是在螺旋槽内随螺旋

轴旋转， 将其称为动域， 图 ５ 所示流域的流体相对与

动域是静止的， 故将其称为静域。

图 ４　 动域　 　 　 　 　 　 　 　 　 图 ５　 静域

Ｆｉｇ ４　 Ｍｏｖｉｎｇ ｚｏｎｅ　 　 　 　 　 　 Ｆｉｇ ５　 Ｓｔａｔｉｏｎａｒｙ ｚｏｎｅ
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利用软件 ＩＣＥＭ 进行网格划分， 对动域进行网格

划分时， 采用四边形占优的网格类型先得到端面网

格， 端面的个数由螺纹头数控制， 再将面网格旋转拉

伸成非结构六面体占优的动域网格。 对静域进行网格

划分时， 在端面作 Ｏ⁃Ｂｌｏｃｋ 形成结构型面网格， 再将

面网格沿圆柱体母线拉伸成结构六面体的静域网格。
最后， 将动静域进行网格组装， 交界处利用 Ｉｎｔｅｒｆａｃｅ
连接。
２􀆰 ３　 求解器设置

采用软件 Ｆｌｕｅｎｔ 对螺旋密封流域进行求解。 求解

时， 对于动域使用移动参考系 （ Ｍｏｖｉｎｇ Ｒｅｆｅｒｅｎｃｅ
Ｆｒａｍｅ）， 设置转速为 ω， 对于静域则保持默认值。 与

动域 接 触 的 所 有 壁 面 设 定 为 移 动 壁 面 （ Ｍｏｖｉｎｇ
Ｗａｌｌ）， 给定转速为 ω， 与静域接触的所有壁面设定

为静止壁面。 密封腔侧端面设置为压力进口 （Ｐｒｅｓ⁃
ｓｕｒｅ⁃ｉｎｌｅｔ）， 大气侧端面设置为压力出口 （ Ｐｒｅｓｓｕｒｅ⁃
ｏｕｔｌｅｔ）。 压力速度耦合采用 ＳＩＭＰＬＥＣ 算法， 压力插

值采用 Ｓｅｃｏｎｄ Ｏｒｄｅｒ 格式， 迭代精度为 １×１０－６。
２􀆰 ４　 近似解析法与数值模拟法对比分析

为了减少数值模拟中由网格导致的误差， 必须对

网格的独立性进行检验， 以消除网格对模拟结果的影

响。 图 ６ 给出了半径间隙 ｃ ＝ ０􀆰 ０５ ｍｍ 时螺旋密封封

液能力 Δｐ 在不同网格数 Ｎ 下的计算结果， 当不同的

网格数下得到的结果误差小于 ２％时， 则认为结果可

取［１４］。 综合考虑计算精度和计算机配置情况， 所采

用的网格数为 １ １８５ ３２０。 对于其他的计算模型均进

行网格独立性检验。

图 ６　 网格独立性检验

Ｆｉｇ ６　 Ｍｅｓｈ ｉｎｄｅｐｅｎｄｅｎｃｙ ｔｅｓｔ

当半径间隙 ｃ 分别为 ０􀆰 ０５、 ０􀆰 １、 ０􀆰 １５ 和 ０􀆰 ２ ｍｍ
时， 近似解析法求得的封液能力与数值模拟的计算结

果进行比较， 如图 ７ 所示。 可以看出， 近似解析法和

数值模拟法揭示的变化趋势一致， 计算结果较为

吻合。

图 ７　 ２ 种方法所得封液能力值比较

Ｆｉｇ ７　 Ｃｏｍｐａｒｉｓｏｎ ｏｆ ｓｅａｌｉｎｇ ｃａｐａｂｉｌｉｔｙ ｂｙ ｔｗｏ ｍｅｔｈｏｄｓ

３　 螺旋密封封液能力影响因素分析

为进一步研究影响螺旋密封封液能力的因素， 以

前文验证案例中的操作参数和几何结构参数为基础，
利用封液能力近似解析表达式， 变化单个参数， 研究

螺旋密封封液能力随这些参数的变化规律。
３􀆰 １　 操作参数对封液能力的影响

流性指数 ｎ 和稠度系数 ｍ 是表征幂律流体的重

要物性参数， 因此研究幂律流体的流性指数 ｎ 和稠度

系数 ｍ 对螺旋密封封液能力的影响是十分有必要的。
在不改变其他参数的前提下， 分别求出 ｍ 在 ０􀆰 ０１ ～
１０ 之间 ７ 个不同稠度系数时的封液能力 Δｐ， 如图 ８
所示； 在不改变其他参数的前提下， 分别求出 ｎ 在

０􀆰 ５～１􀆰 ３ 之间 ９ 个不同流性指数时的封液能力 Δｐ，
如图 ９ 所示。

图 ８　 封液能力与稠度系数关系曲线

Ｆｉｇ ８　 Ｔｈｅ ｒｅｌａｔｉｏｎ ｃｕｒｖｅ ｏｆ ｓｅａｌｉｎｇ ｃａｐａｂｉｌｉｔｙ ａｎｄ ｔｈｅ
ｃｏｎｓｉｓｔｅｎｃｙ ｃｏｅｆｆｉｃｉｅｎｔ
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图 ９　 封液能力与流性指数关系曲线

Ｆｉｇ ９　 Ｔｈｅ ｒｅｌａｔｉｏｎ ｃｕｒｖｅ ｏｆ ｓｅａｌｉｎｇ ｃａｐａｂｉｌｉｔｙ ａｎｄ ｔｈｅ ｆｌｏｗ
ｂｅｈａｖｉｏｒ ｉｎｄｅｘ

由图 ８ 可以看出， 封液能力 Δｐ 随稠度系数 ｍ 的

增大而线性增加。 因此可知， 较大稠度系数的幂律流

体越容易被密封； 由图 ９ 可以看出， 封液能力 Δｐ 随

流性指数 ｎ 的增大而增加， 且增加的速率也随流性指

数 ｎ 的增而加快。 因此可知， 当密封介质为胀塑性流

体 （ｎ＞１） 时螺旋密封的封液能力比密封介质为假塑

性流体 （ｎ＜１） 时强， 换言之， 同一螺旋密封在固定

转速的情况下， 密封腔内的介质为胀塑性流体比介质

为假塑性流体时可承受的介压力大。
在不改变其他参数的前提下， 分别求出 ω 在

５０～７００ ｒａｄ ／ ｓ 之间 ８ 个不同转速时， 胀塑性流体 （ｎ
＝ １􀆰 ３） 和假塑性流体 （ｎ ＝ ０􀆰 ６） 的封液能力 Δｐ， 如

图 １０ 所示。 可以看出， 无论密封介质为是胀塑性流

体还是假塑性流体， 封液能力 Δｐ 都随转速 ω 的增大

而增加。 并且， 当密封介质为胀塑性流体时， 封液能

力 Δｐ 的增大速率随转速 ω 的增大是增加的， 而当密

封介质为假塑性流体时， 封液能力 Δｐ 的增大速率随

转速 ω 的增大是减小的。 这意味着高转速运转下的

螺旋密封更有利于对幂律流体的密封。

图 １０　 封液能力与转速关系曲线

Ｆｉｇ １０　 Ｔｈｅ ｒｅｌａｔｉｏｎ ｃｕｒｖｅｓ ｏｆ ｓｅａｌｉｎｇ ａｂｉｌｉｔｙ ａｎｄ ｔｈｅ ｓｈａｆｔ ｓｐｅｅｄ

３􀆰 ２　 几何结构参数对封液能力的影响

在不改变其他参数的前提下， 分别求出 α 在 ５°～８５°

之间 １０个不同螺旋角时， 胀塑性流体 （ｎ＝１􀆰 ３） 和假塑

性流体 （ｎ＝０􀆰 ６） 的封液能力 Δｐ， 如图 １１所示。

图 １１　 封液能力与螺旋角关系曲线

Ｆｉｇ １１　 Ｔｈｅ ｒｅｌａｔｉｏｎ ｃｕｒｖｅｓ ｏｆ ｓｅａｌｉｎｇ ｃａｐａｂｉｌｉｔｙ ａｎｄ ｔｈｅ
ｓｐｉｒａｌ ａｎｇｅｌ

由图 １１ 可看出， 无论密封介质为胀塑性流体还

是假塑性流体， 封液能力 Δｐ 都随螺旋角 α 的增大先

增大再减小， 最大值出现在 α 为 ２０° ～ ４０°的范围内。
可利用极限思想来解释这一现象， 当螺旋密封的螺旋

角为 α＝ ０°、 α＝ ９０°时， 螺旋槽实际分别为与轴端面

平行和与轴线平行的槽， 这 ２ 种情况都是不可能产生

轴向的泵送流动的， Δｐ＝ ０， 因此在 ０°＜α＜９０°螺旋密

封的封液能力会出现最大值。 从图中还可看出， 在其

余参数相同的情况下， 密封介质为假塑性流体时的螺

旋密封出现最大封液能力所对应的螺旋角比密封介质

为胀塑性流体时大， 这为密封介质为幂律流体时螺旋

密封的设计中螺旋角的选择提供了理论指导。
在不改变其他参数的前提下， 分别求出 Ｋ１ 在

０􀆰 １～ ０􀆰 ９ 之间 ９ 个不同相对槽宽时， 胀塑性流体

（ｎ＝ １􀆰 ３） 和假塑性流体 （ｎ ＝ ０􀆰 ６） 的封液能力 Δｐ，
如图 １２ 所示。

图 １２　 封液能力与相对槽宽关系曲线

Ｆｉｇ １２　 Ｔｈｅ ｒｅｌａｔｉｏｎ ｃｕｒｖｅ ｏｆ ｓｅａｌｉｎｇ ｃａｐａｂｉｌｉｔｙ ａｎｄ ｔｈｅ ｒｅｌａｔｉｖｅ
ｇｒｏｏｖｅ ｗｉｄｔｈ
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由图 １２ 可看出， 无论密封介质为胀塑性流体还

是假塑性流体， 封液能力 Δｐ 都随相对槽宽 Ｋ１ 的增大

先增大再减小， 最大值出现在 Ｋ１ ＝ ０􀆰 ５ 时。 由于 Ｋ１ ＝
ａ ／ （ａ＋ｂ）， 这意味着螺旋密封轴向槽宽与轴向齿宽相

等时， 这为密封介质为幂律流体时螺旋密封的设计中

相对槽宽的选择提供了理论指导。
在不改变其他参数的前提下， 分别求出 Ｋ２ 在

１􀆰 ５～６ 之间 １０ 个不同相对槽深时， 胀塑性流体 （ｎ ＝
１􀆰 ３） 和假塑性流体 （ｎ＝ ０􀆰 ６） 的封液能力 Δｐ， 如图

１３ 所示。

图 １３　 封液能力与相对槽深关系曲线

Ｆｉｇ １３　 Ｔｈｅ ｒｅｌａｔｉｏｎ ｃｕｒｖｅｓ ｏｆ ｓｅａｌｉｎｇ ａｂｉｌｉｔｙ ａｎｄ ｔｈｅ ｒｅｌａｔｉｖｅ
ｇｒｏｏｖｅ ｄｅｐｔｈ

由图 １３ 可看出， 无论密封介质为胀塑性流体还

是假塑性流体， 封液能力 Δｐ 都随相对槽深 Ｋ２ 的增大

先增大再减小， 最大值出现在 Ｋ２ 为 ２ ～ ４ 的范围内。
由于 Ｋ２ ＝ （ｃ＋ｈ） ／ ｃ， 这意味着螺旋密封槽深与半径

间隙宽度比值为 １～３ 时， 螺旋密封的封液能力最强。
还值得注意的是， 在其余参数相同的情况下， 密封介

质为假塑性流体时螺旋密封出现最大封液能力所对应

的相对槽深比密封介质为胀塑性流体时大， 这为密封

介质为幂律流体时螺旋密封的设计中相对槽深的选择

提供了理论指导。
４　 结论

（１） 以幂律流体为研究对象， 通过近似解析求

解， 获得螺旋密封封液能力表达式， 可为螺旋密封的

设计与应用提供理论依据。
（２） 当螺旋密封用于密封幂律流体时， 封液能

力随稠度系数、 流性指数、 转速的增加而增大； 随螺

旋角、 相对槽宽、 相对槽深的增加先增大再减小。 当

螺旋角 α ＝ ２０° ～ ４０°， 相对槽宽 Ｋ１ ＝ ０􀆰 ５， 相对槽深

Ｋ２ ＝ ２～４ 时螺旋密封的封液能力最佳。
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摘要： 利用低温离子渗硫技术在 ＬＺ５０ 钢表面制备渗硫层， 在干摩擦和油润滑条件下开展不同角位移幅值的渗硫

层转动微动磨损试验， 并利用扫描电子显微镜、 能谱仪和轮廓仪对磨斑进行微观分析。 试验结果表明： 与干摩擦相

比， 油润滑条件下离子渗硫层呈现出不同的微动运行工况图， 部分滑移区和滑移区的界限向左移动， 滑移区的运行范

围增大； 在部分滑移区， 渗硫层在油润滑条件下的摩擦因数几乎不变， 且明显低于干摩擦， 损伤十分轻微； 在滑移

区， 渗硫层在油润滑条件下的摩擦因数仍低于干摩擦， 呈现 “初始－爬升－稳定” ３ 个阶段， 其磨损机制为磨粒磨损和

剥层。
关键词： 转动微动； 离子渗硫层； 复合润滑； 摩擦磨损性能
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　 转动微动指在法向载荷的作用下处于接触面上的

对摩副做旋转轴与接触平面平行的往复运动。 作为一

种典型微动运行模式， 其微动摩擦磨损现象频繁出现

在装备制造业中， 已成为零部件失效的重要因

素［１－２］。 硫系固体润滑剂由于高承载力和低摩擦因数

等特点， 在切向、 径向以及扭动微动模式上具有显著

的抗微动磨损性能［３－５］， 而低温离子渗硫在效率、 价

格、 环保等方面有诸多优势， 使之在固体润滑领域中

扮演了重要的角色［６］。 离子渗硫层既适用于宏观干摩

擦场合， 又广泛应用在油润滑工况， 实现 “流体润

滑＋固体润滑” 的混合润滑［７］。 然而， 目前针对油润

滑条件下的离子渗硫层是否适合转动微动以及其抗转

动微动磨损性能的评价等却鲜有研究报道。 基于此，



本文作者将研究离子渗硫层在油润滑条件下的转动微

动摩擦磨损性能， 从而进一步深化和丰富对离子渗流

层抗转动微动磨损的认识。
１　 试验部分

１􀆰 １　 试验材料及制备

试验所用的基体材料为中碳钢 ＬＺ５０ 钢 （尺寸为

３０ ｍｍ×２０ ｍｍ×２０ ｍｍ， 表面粗糙度 Ｒａ ＝ ０􀆰 ０１ μｍ），

对摩副采用 ＧＣｒ１５ 钢球 （直径为 ４０ ｍｍ， 表面粗糙度

Ｒａ＝ ０􀆰 ０１ μｍ）。 表 １ 显示了 ＬＺ５０ 钢和 ＧＣｒ１５ 钢的主

要化学成分和机械性能。 离子渗硫利用 ＬＤＭ２⁃１５ 型

等离子化学热处理设备， 具体工艺参数见表 ２。 制备

的渗硫层主要由 ＦｅＳ 和 ＦｅＳ２ 组成 （见图 １）， 表面粗

糙度 Ｒａ＝ １􀆰 ２ μｍ， 表面硬度为 ＨＶ （６５±５）， 渗硫层

厚度为 ２ μｍ。

表 １　 基材 ＬＺ５０ 钢和对摩副 ＧＣｒ１５ 钢的主要化学成分和机械性能

Ｔａｂｌｅ １　 Ｃｈｅｍｉｃａｌ ｃｏｍｐｏｓｉｔｉｏｎ ａｎｄ ｍｅｃｈａｎｉｃａｌ ｐｒｏｐｅｒｔｉｅｓ ｏｆ ｔｈｅ ｓｕｂｓｔｒａｔｅ ａｎｄ ｃｏｕｎｔｅｒｐａｒｔ

Ｍａｔｅｒｉａｌ
　 　 　 　 　 　 　 　 Ｅｌｅｍｅｎｔｓ ｍａｓｓ ｆｒａｃｔｉｏｎ ｗ ／ ％　 　 　 　 　 　 　 　
Ｃ Ｓｉ Ｍｎ Ｃｒ Ｍｏ Ｐ Ｓ Ｎｉ

　 　 　 　 　 Ｍｅｃｈａｎｉｃａｌ ｐｒｏｐｅｒｔｙ　 　 　 　 　
σｓ ／ ＭＰａ σｂ ／ ＭＰａ Ｈａｒｄｎｅｓｓ Ｅ ／ ＧＰａ

ＬＺ５０ ０．５０ ０．２５ ０．６４ ０．１９ — ０．１９ ０．１９ ０．１９ ３６５ ６０９ ＨＶ２２９ ２１０

ＧＣｒ１５ ０．９４ ０．１９ ０．２９ １．４９ ０．０１ ０．０９ ０．０１ ０．１４ １ ４８９ ２ ０８９ ＨＶ８８９ ２１０

表 ２　 离子渗硫处理工艺参数

Ｔａｂｌｅ ２　 Ｐｒｏｃｅｓｓ ｐａｒａｍｅｔｅｒｓ ｏｆ ｓｕｌｆｕｒ⁃ｎｉｔｒｉｄｉｎｇ ｔｅｃｈｎｏｌｏｇｙ

反应气体 升温电流 Ｉ ／ Ａ 保温温度 ｔ ／ ℃ 保温电压 Ｕ ／ Ｖ 保温时间 ｔ ／ ｈ 保温真空度 ｐ ／ Ｐａ

固体硫蒸汽 ３ １６０ ８３０ ５ ３５

图 １　 离子渗硫层表面 Ｘ 射线衍射图谱

Ｆｉｇ １　 ＸＲＤ ｓｐｅｃｔｒｕｍ ｏｆ ｉｏｎ ｓｕｌｆｕｒｉｚｅｄ ｌａｙｅｒ

１􀆰 ２　 转动微动试验

转动微动磨损试验的实施基于文献 ［８］ 所述装

置， 表 ３ 为详细的试验参数。 油润滑通过 ４６＃机械油

浸渍整个摩擦副实现。 微动试验后， 磨痕的微观形貌

使用 Ｑｕａｎｔａ２００ 型扫描电子显微镜和 ＢＸ６０Ｍ 型光学

显微镜获得； 磨痕区域的成分利用扫描电子显微镜配

套的 ７７６０ ／ ６８ ＭＥ 型能谱仪分析； 磨痕的二维轮廓通

过 ＮａｎｏＭａｐ⁃Ｄ 型轮廓仪测定。

表 ３　 转动微动试验参数

Ｔａｂｌｅ ３　 Ｔｅｓｔ ｐａｒａｍｅｔｅｒｓ ｆｏｒ ｒｏｔａｔｉｏｎａｌ ｆｒｅｔｔｉｎｇ
转动频率

ｆ ／ Ｈｚ
角位移

幅值 θ ／ （°）
法向载荷

Ｆｎ ／ Ｎ
循环周

次 Ｎ
０．５ ０．１２５° ～１° １０～５０ １～１ ０００

２　 结果与讨论

２􀆰 １　 微动运行区域特性

研究结果表明微动运行区域可由微动试验得到的

Ｆ ｔ⁃θ （摩擦力－角位移幅值） 曲线确定［９－１０］。 图 ２ 所

示为离子渗硫层在干摩擦和油润滑条件下随循环次数

演变的 Ｆ ｔ⁃θ 曲线。 如图 ２ （ａ） 所示， 当 Ｆｎ ＝ ２０ Ｎ，
θ＝ ０􀆰 １２５°， 干摩擦和油润滑条件下渗硫层的 Ｆ ｔ⁃θ 曲

线均为直线型， 表明微动运行于部分滑移状态。 当角

位移 幅 值 增 加 到 ０􀆰 ２５° 或 ０􀆰 ５° （ 见 图 ２ （ ｂ ）、
２ （ｃ））， 渗硫层在干摩擦条件下经过短暂的跑合后

Ｆ ｔ⁃θ 曲线继续呈直线型， 而在油润滑条件下， 整个微

动循环中 Ｆ ｔ⁃θ 曲线表现为平行四边型， 即微动提前

进入了完全滑移状态。 当角位移幅值增加到 １°， 渗

硫层在 ２ 种环境下的 Ｆ ｔ⁃θ 曲线均呈现平行四边型，
渗硫层在干摩擦条件下也进入了完全滑移状态。
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图 ２　 离子渗硫层在不同角位移幅值下干摩擦和油润滑条件的 Ｆ ｔ ⁃θ 曲线随循环次数的演变 （Ｆｎ ＝ ２０ Ｎ）
Ｆｉｇ ２　 Ｅｖｏｌｕｔｉｏｎ ｏｆ ｔｈｅＦ ｔ ⁃θ ｃｕｒｖｅｓ ａｓ ｆｕｎｃｔｉｏｎ ｏｆ ｔｈｅ ｎｕｍｂｅｒ ｏｆ ｃｙｃｌｅｓ ｏｆ ｉｏｎ ｓｕｌｆｕｒｉｚｅｄ ｌａｙｅｒ ｉｎ ｄｒｙ ｓｌｉｄｉｎｇ ａｎｄ ｏｉｌ ｌｕｂｒｉｃａｔｉｏｎ ｕｎｄｅｒ ｖａｒｉｅｄ

ａｎｇｕｌａｒ ｄｉｓｐｌａｃｅｍｅｎｔ （Ｆｎ ＝ ２０ Ｎ）

　 　 图 ３ 示出了离子渗硫层在干摩擦和油润滑条件下

的运行工况微动图， ２ 种环境下均未发现混合区［１１］。
渗硫层在干摩擦和油润滑条件下的微动运行区域不

同， 油润滑条件下， 滑移区 （Ｓｌｉｐ Ｒｅｇｉｍｅ， ＳＲ） 与

部分滑移区 （Ｐａｒｔｉａｌ Ｓｌｉｐ Ｒｅｇｉｍｅ， ＰＳＲ） 的界限向左

移动， 可能源于处在复合润滑条件下的渗硫层具有更

好的易滑特性。

４７ 润滑与密封 第 ４２ 卷



图 ３　 离子渗硫层在干摩擦和油润滑条件下的运行

工况微动图 （Ｎ＝ １ ０００）
Ｆｉｇ ３　 Ｒｕｎｎｉｎｇ ｃｏｎｄｉｔｉｏｎ ｆｒｅｔｔｉｎｇ ｍａｐ ｏｆ ｉｏｎ ｓｕｌｆｕｒｉｚｅｄ ｌａｙｅｒ ｉｎ ｄｒｙ

ｓｌｉｄｉｎｇ ａｎｄ ｏｉｌ ｌｕｂｒｉｃａｔｉｏｎ （Ｎ＝ １ ０００）

２􀆰 ２　 摩擦因数

图 ４ 示出了离子渗硫层在干摩擦和油润滑条件下

不同微动区域随循环次数演变曲线的摩擦因数。 在部

分滑移区 （θ＝ ０􀆰 １２５°）， 渗硫层在干摩擦条件下的摩

擦因数呈 “初始－爬升－稳定” ３ 个阶段， 而在油润

滑条件下摩擦因数在整个试验过程几乎不变， 且低于

干态下的摩擦因数 （见图 ４ （ ａ） ）。 在滑移区， 当

θ＝ １°， 渗硫层在干摩擦条件下的摩擦因数出现了初

始、 爬升、 下降和稳定 ４ 个阶段。 在油润滑条件下摩

擦因数呈现 “初始－爬升－稳定” ３ 个阶段， 且初始

阶段在整个试验过程中占据较长时间， 摩擦因数在整

个微动循环过程中始终低于干摩擦 （见图 ４ （ｂ） ）。

图 ４　 离子渗硫层在干摩擦和油润滑条件下不同微动区域的摩擦因数对比 （Ｆｎ ＝ ２０ Ｎ）
Ｆｉｇ ４　 Ｃｏｍｐａｒｉｓｏｎ ｏｆ ｔｈｅ ｆｒｉｃｔｉｏｎ ｃｏｅｆｆｉｃｉｅｎｔ ｏｆ ｉｏｎ ｓｕｌｆｕｒｉｚｅｄ ｌａｙｅｒ ｉｎ ｄｉｆｆｅｒｅｎｔ ｆｒｅｔｔｉｎｇ ｕｎｄｅｒ ｄｒｙ ｓｌｉｄｉｎｇ ａｎｄ ｏｉｌ ｌｕｂｒｉｃａｔｉｏｎ （Ｆｎ ＝ ２０ Ｎ）

２􀆰 ３　 微动损伤分析

图 ５ 和图 ６ 分别示出了离子渗硫层在干摩擦和油

润滑条件下部分滑移区的磨斑形貌。 由于渗硫层较

软， 对摩球在往复转动过程中致使其发生塑性变形，

但因部分滑移区转动幅度较小， 只是在接触界面呈现

塑性流动 （见图 ５ （ａ） ）。 在油润滑条件下， 由于混

合润滑整个接触面几乎没有磨损痕迹， 只有零星轻微

的起皮 （见图 ６ （ｂ） 中白色箭头所示）。

图 ５　 离子渗硫层在干摩擦条件下部分滑移区的磨斑形貌扫描电镜照片 （Ｆｎ ＝ ２０ Ｎ， θ ＝ ０􀆰 １２５°， Ｎ＝ １ ０００）
Ｆｉｇ ５　 ＳＥＭ ｍｉｃｒｏｓｃｏｐｅ ｉｍａｇｅｓ ｏｆ ｔｈｅ ｗｅａｒ ｓｃａｒｓ ｆｏｒ ｔｈｅｉｏｎ ｓｕｌｆｕｒｉｚｅｄ ｌａｙｅｒ ｉｎ ＰＳＲ ｕｎｄｅｒ ｄｒｙ ｓｌｉｄｉｎｇ （Ｆｎ ＝ ２０ Ｎ， θ＝ ０􀆰 １２５°， Ｎ＝ １ ０００）
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图 ６　 离子渗硫层在油润滑条件下部分滑移区的磨斑形貌扫描电镜照片 （Ｆｎ ＝ ２０ Ｎ， θ ＝ ０􀆰 １２５°， Ｎ＝ １ ０００）
Ｆｉｇ ６　 ＳＥＭ ｍｉｃｒｏｓｃｏｐｅ ｉｍａｇｅｓ ｏｆ ｔｈｅ ｗｅａｒ ｓｃａｒｓ ｆｏｒ ｔｈｅ ｉｏｎ ｓｕｌｆｕｒｉｚｅｄ ｌａｙｅｒ ｉｎ ＰＳＲ ｕｎｄｅｒ ｏｉｌ ｌｕｂｒｉｃａｔｉｏｎ （Ｆｎ ＝ ２０ Ｎ，

θ＝ ０􀆰 １２５°， Ｎ＝ １ ０００）

　 　 图 ７ 示出了离子渗硫层在干摩擦条件下滑移区的

磨斑微观分析结果。 可见， 微动进入滑移区， 离子渗

硫层在干摩擦条件下的磨损加剧， 产生了大量磨屑，

磨屑被叠层碾压且分布在磨痕端部与磨痕中心之间，
使得磨斑呈现 “Ｕ” 型 （见图 ７ （ｂ） ）。 磨损表面的

ＥＤＸ 分析结果表明发生了氧化磨损 （见图 ７ （ｃ） ）。

图 ７　 离子渗硫层在干摩擦条件下滑移区磨斑的微观分析 （Ｆｎ ＝ ２０ Ｎ， θ ＝ １°， Ｎ ＝ １ ０００）
Ｆｉｇ ７　 Ｍｉｃｒｏａｎａｌｙｓｉｓ ｏｆ ｔｈｅ ｗｅａｒ ｓｃａｒ ｏｆｉｏｎ ｓｕｌｆｕｒｉｚｅｄ ｌａｙｅｒ ｉｎ ＳＲ ｕｎｄｅｒ ｄｒｙ ｓｌｉｄｉｎｇ （Ｆｎ ＝ ２０ Ｎ， θ＝ １°， Ｎ＝ １ ０００）

　 　 由于混合润滑， 离子渗硫层在油润滑条件下的磨

损面积明显小于干摩擦 （见图 ８ （ａ） ）， 磨损程度也

小于干摩擦。 整个接触面发生塑性流动， 并发生剥

层。 由于润滑油的密封， 整个微动过程未发生氧化磨

损 （见图 ８ （ｃ） ）。

图 ８　 离子渗硫层在油润滑条件下滑移区磨斑的微观分析 （Ｆｎ ＝ ２０ Ｎ， θ ＝ １°， Ｎ＝ １ ０００）
Ｆｉｇ ８　 Ｍｉｃｒｏａｎａｌｙｓｉｓ ｏｆ ｔｈｅ ｗｅａｒ ｓｃａｒ ｏｆｉｏｎ ｓｕｌｆｕｒｉｚｅｄ ｌａｙｅｒ ｉｎ ＳＲ ｕｎｄｅｒ ｏｉｌ ｌｕｂｒｉｃａｔｉｏｎ （Ｆｎ ＝ ２０ Ｎ， θ＝ １°， Ｎ＝ １ ０００）
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３　 结论

（１） 与干摩擦相比， 离子渗硫层在油润滑条件

下改变了运行工况微动图， 使得滑移区运行范围扩

大， 部分滑移区运行范围缩小。
（２） 离子渗硫层在油润滑条件下表现出明显的

减磨效果， 无论在滑移区还是部分滑移区， 摩擦因数

都低于干摩擦。
（３） 离子渗硫层在油润滑条件下的减摩效果明

显。 在滑移区， 渗硫层的磨损机制为磨粒磨损和剥

层， 而在部分滑移区损伤轻微。
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中国科大在二维材料研究中取得系列进展
中国科学技术大学博士崔萍与校内外同行合作， 揭示了过渡金属二硫族化合物锯齿型纳米条带边缘重构的普适性原子尺

度机制； 进一步， 基于所发现的边缘重构模式的可调性， 与实验结合首次实现了二硒化钼纳米条带自下而上的可控生长， 并

揭示了其微观机制。
过渡金属二硫族化合物 （ＴＭＤ） 作为二维材料家族的一大重要分支， 因其具有可调的本征带隙、 高载流子迁移率、 与

光场很强的相互作用、 内禀较强的自旋轨道耦合作用以及谷自由度等特性， 在电学、 光学、 自旋电子学等器件领域具有巨大

的应用前景。 而具体将二维材料集成为器件时， 不可避免地会面对体系的各种边界， 其结构性质对器件的整体稳定性和性能

都具有极其重要的影响。 针对这一基本问题， 研究人员利用第一性原理计算， 系统地研究了 ＭＸ２ （Ｍ＝钼， 钨； Ｘ＝硫， 硒）
锯齿型纳米条带边缘的结构、 电子性质和磁性。 结构上， 该研究首次揭示 Ｍ 边存在一种新颖且普适的 （２×１） 重构模式，
即通过边缘 Ｍ 和 Ｘ 原子位置的互换实现对边缘金属原子的自我钝化， 导致体系能量的显著降低。 物性上， 以 ＭｏＸ２ 锯齿型

纳米条带为例， 展示了重构边缘具有鲁棒的边缘金属态和独特的自旋序。 该研究不仅为早期实验上观察到的边缘金属态的起

源提供了可能的新解释， 也为后续实验上生长条带结构提供了不可或缺的理论基础， 在纳米电子学、 自旋电子学、 光学和催

化等领域具有重要的应用价值。
二维材料集成为器件所面临的另一大挑战是将体系的维度进一步可控地降低， 如制备出尺寸可控的量子点、 量子线、 纳

米条带等。 伴随着二维材料维度的降低， 会衍生出丰富而奇特的物性。 然而， 前期的 ＴＭＤ 纳米条带研究仅限于通过利用透

射电子显微镜 （ＴＥＭ） 的电子束照射自上而下 （ｔｏｐ⁃ｄｏｗｎ） 制备， 其边缘不可避免地存在许多缺陷， 大大制约了相应的物性

探讨与器件应用。 崔萍等人与美国德克萨斯大学奥斯汀分校教授施至刚和浙江大学教授金传洪的实验研究组合作， 基于前期

对 ＴＭＤ 边缘重构的理论工作， 在国际上首次以自下而上 （ｂｏｔｔｏｍ⁃ｕｐ） 的方法实现了 ＭｏＳｅ２ 纳米条带的可控制备。
由于 ＴＭＤ 材料锯齿型金属边的自钝化重构模式具有普适性， 这种通过边缘重构控制体系形貌的生长机制也将适用于其

他 ＴＭＤ 体系。 （来源： 中国科学技术大学）
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外嵌金属环式鞍形橡胶密封圈密封性能分析
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摘要： 针对天然气过滤器锁环式快开盲板采用的内置钢丝或弹簧加强圈鞍形橡胶圈存在的橡胶局部变形过大及局

部撕裂失效等问题， 提出一种改进的具有浮动功能及防挤出外嵌金属环式鞍形橡胶密封圈。 利用有限元软件 ＡＢＡＱＵＳ
仿真分析该新型密封圈的密封性能、 浮动功能及防橡胶挤出特性等。 结果表明， 该密封圈具有密封性能良好， 且能够

有效降低局部区域的应力水平， 从而可延长橡胶密封圈的使用寿命； 该密封圈的浮动特性大大减少卸压后打开门盖锁

紧环时可能遇到的阻力； 采用外嵌金属环改善了橡胶圈承力状态， 并有效防止橡胶材料挤出。
关键词： 鞍形橡胶密封圈； 金属环； 快开盲板
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ｐｒｅｖｅｎｔ ｒｕｂｂｅｒ ｅｘｔｒｕｓｉｏｎ． Ｔｈｅ ｎｕｍｅｒｉｃａｌ ｓｉｍｕｌａｔｉｏｎ ａｎａｌｙｓｉｓ ｗａｓ ｃｏｎｄｕｃｔｅｄ ｏｎ ｔｈｅ ｓｅａｌｉｎｇ ｐｅｒｆｏｒｍａｎｃｅ，ｔｈｅ ｆｅａｔｕｒｅｓ ｏｆ ｆｌｏａｔ⁃
ａｂｉｌｉｔｙ ａｎｄ ｐｒｅｖｅｎｔｉｎｇ ｒｕｂｂｅｒ ｅｘｔｒｕｓｉｏｎ ｏｆ ｔｈｅ ｎｅｗ ｓｅａｌｉｎｇ ｒｉｎｇ ｂｙ ｕｓｉｎｇ ｔｈｅ ＦＥＡ ｓｏｆｔｗａｒｅ ＡＢＡＱＵＳ．Ｔｈｅ ｒｅｓｕｌｔｓ ｓｈｏｗ ｔｈａｔ
ｔｈｅ ｓｅａｌｉｎｇ ｒｉｎｇ ｈａｓ ｔｈｅ ａｄｖａｎｔａｇｅｓ ｏｆ ｇｏｏｄ ｓｅａｌｉｎｇ ｐｅｒｆｏｒｍａｎｃｅ， ａｎｄ ｃａｎ ｅｆｆｅｃｔｉｖｅｌｙ ｒｅｄｕｃｅ ｔｈｅ ｓｔｒｅｓｓ ｌｅｖｅｌ ｏｆ ｔｈｅ ｌｏｃａｌ ａｒｅａ
ｔｏ ｐｒｏｌｏｎｇ ｔｈｅ ｓｅｒｖｉｃｅ ｌｉｆｅ ｏｆ ｔｈｅ ｒｕｂｂｅｒ ｓｅａｌｉｎｇ ｒｉｎｇ．Ｔｈｅ ｆｅａｔｕｒｅ ｏｆ ｆｌｏａｔａｂｉｌｉｔｙ ｃａｎ ｇｒｅａｔｌｙ ｒｅｄｕｃｅ ｔｈｅ ｒｅｓｉｓｔａｎｃｅ ｔｏ ｏｐｅｎ ｔｈｅ
ｄｏｏｒ ｌｏｃｋ ｒｉｎｇ ａｆｔｅｒ ｕｎｌｏａｄｉｎｇ．Ｔｈｅ ｆｒｉｃｔｉｏｎ ｓｔａｔｅ ｏｆ ｔｈｅ ｒｕｂｂｅｒ ｒｉｎｇ ｉｓ ｉｍｐｒｏｖｅｄ ｂｙ ｔｈｅ ｆｏｒｍ ｏｆ ｏｕｔｓｉｄｅ ｍｅｔａｌ ｒｉｎｇ， ａｎｄ ｔｈｅ
ｒｕｂｂｅｒ ｍａｔｅｒｉａｌ ｅｘｔｒｕｓｉｏｎ ｉｓ ｅｆｆｅｃｔｉｖｅｌｙ ｐｒｅｖｅｎｔｅｄ．

Ｋｅｙｗｏｒｄｓ：ｓａｄｄｌｅ⁃ｓｈａｐｅｄ ｓｅａｌｉｎｇ ｒｉｎｇ；ｍｅｔａｌ ｒｉｎｇ；ｑｕｉｃｋ ｏｐｅｎｉｎｇ ｅｎｄ ｃｌｏｓｕｒｅ

　 快开盲板在天然气过滤器上有重要应用， 国际上

主要有英国公司生产的 ＧＤ 型锁紧环式快开盲板结

构、 法国公司的 ＰＴ 型结构以及德国公司的 ＫＥＭ⁃
ＬＯＣＫ 型结构， 国内也有自主研发的快开盲板产品。
在我国天然气长输管线上应用数量最多的是英国 ＧＤ
型锁环式快开盲板。 但是， 深入了解各类快开盲板产

品在国内天然气管网上的使用情况后发现， 无论进口

产品还是国产产品， 在使用一段时间后均出现了部分

锁环被卡在锁环槽中， 导致门盖启闭困难的问题发

生， 使得快开结构无法实现 “快开” 的设计功能，
而且这一现象较为普遍［１－６］。

针对上述问题， 本文作者所在的课题组和江苏盛

伟过滤器设备有限公司在联合参与的 ２０１２ 年启动的

大型天然气过滤器快开盲板国产化研制项目的研发过

程中， 经详细考察和研究发现， 导致门盖启闭困难的

主要原因是现有密封圈与门盖底部密封间隙偏小

（初始间隙为 １～２ ｍｍ）， 容易在承压卸载后密封圈仍

挤紧门盖， 不能完全回复。 为此， 项目组试制了一种

新型鞍形密封圈以替代现有 Ｃ 形 （唇形） 密封圈，
通过适当增大密封面间隙来避免上述门盖启闭困难的

问题， 研制成功后的密封圈已有投入了工程实际应

用［４］。 目前鞍形橡胶圈结构上采用的是内置钢丝或弹

簧加强圈， 在实际应用中仍存在橡胶局部变形过大及

局部撕裂失效等问题［５］， 本文作者采用外嵌式金属环

对鞍形橡胶圈结构进行改进， 并利用有限元软件

ＡＢＡＱＵＳ 仿真分析其密封性能。



１　 鞍形密封圈及密封原理

外嵌金属环鞍形橡胶密封圈及其锥形锁环式快开

密封结构如图 １ 所示。 其中密封圈可置于高颈法兰凸

缘上的密封槽内， 与门盖底部密封面间隙将扩大到

３～４ ｍｍ， 该密封圈为组合密封圈， 包括鞍形橡胶圈

与外嵌金属挡环 ２ 部分， 如图 ２ 所示。

图 １　 鞍形密封结构示意图

Ｆｉｇ １　 Ｓｔｒｕｃｔｕｒｅ ｏｆ ｓａｄｄｌｅ⁃ｓｈａｐｅｄ ｓｅａｌｉｎｇ ｒｉｎｇ

图 ２　 组合密封圈截面形状

Ｆｉｇ ２　 Ｓｅｃｔｉｏｎ ｓｈａｐｅ ｏｆ ｃｏｍｂｉｎｅｄ ｓｅａｌｉｎｇ ｒｉｎｇ

鞍形橡胶圈上有 ２ 个主要密封面， 即图 ２ 中的密

封唇 ａ 和密封唇 ｂ。 与原内置弹簧圈 （或钢丝环） 鞍

形橡胶密封圈结构 （其截面见图 ３） 区别仅是用外置

金属环替代内置弹簧圈。 原密封圈使用情况显示， 在

内置弹簧圈附近的橡胶有部分挤出及撕裂现象， 该区

域应力分布极不均匀。 设置外嵌金属环是为更好防止

橡胶材料在密封间隙处的挤出， 同时改善橡胶圈应力

应变分布， 一般应取外置金属环的高度比密封面间隙

距离大出 １～２ ｍｍ 为宜。 金属环与橡胶圈整体可以采

用简单的胶黏联结 （便于用后的分离拆卸）， 可多次

重复使用， 原则上金属环只要没有明显塑性变形或损

坏是可以较长期重复使用的。

图 ３　 内嵌弹簧圈 （或钢丝环） 鞍形密封圈截面图

Ｆｉｇ ３　 Ｓｅｃｔｉｏｎ ｓｈａｐｅ ｏｆ ｓａｄｄｌｅ⁃ｓｈａｐｅｄ ｓｅａｌｉｎｇ ｒｉｎｇ ｗｉｔｈ ｍｅｔａｌ
ｓｐｒｉｎｇ （ｏｒ ｓｔｅｅｌ ｒｉｎｇ）

该密封圈的浮动原理示意如图 ４ 所示。 其工作步

骤为

步骤 Ａ： 初次装配时， 首先将鞍形密封圈安装至

密封槽内， 密封圈外侧密封唇 ｂ 紧贴密封槽外侧， 另

外密封圈上密封唇 ａ 与门盖密封面贴合， 以实现密封

圈的初始密封。
步骤 Ｂ： 密封槽底部沿周向方向均布 ３ ～ ４ 个通

气孔， 加载内压后， 压力由通气孔进入密封圈内腔。
在内压差顶升力作用下， 鞍形密封圈整体向门盖侧移

动， 最终紧贴门盖密封面， 达到完全自紧密封效果。
步骤 Ｃ 至 Ｆ： 为卸载后的开门过程， 即卸载内压

后， 一般情况下利用锁环上设置的扳手能将锁环收缩

从而打开门盖。 为提高操作可靠性， 高颈法兰上可设

计一组下压螺钉， 使锁环、 门盖和密封圈同时沿轴向

向内移动 １ ～ ２ ｍｍ， 此时锁环已与筒体端部法兰分

离， 可实现无阻力地收紧锁环， 进而顺利打开门盖［６］

（见图 ４ 步骤 Ｅ 和 Ｆ 演示）。

图 ４　 外嵌金属环鞍形密封圈浮动原理示意图

Ｆｉｇ ４　 Ｐｒｉｎｃｉｐｌｅ ｏｆ ｓａｄｄｌｅ⁃ｓｈａｐｅｄ ｓｅａｌｉｎｇ ｒｉｎｇ ｗｉｔｈ ａｎ ｏｕｔｓｉｄｅ
ｍｅｔａｌ ｒｉｎｇ

由图 ４ 显示上述鞍形橡胶密封圈具有一定的浮动

特性， 相比内嵌钢丝 Ｃ 形密封圈， 外嵌金属环密封

圈可实现门盖锁环无阻力打开， 金属环挡圈则能有效

防止橡胶材料挤出现象。 为了进一步说明金属环的作

用以及了解组合密封圈的密封性能， 下面将采用有限

元分析软件 ＡＢＱＵＡＳ 对密封圈的密封性能、 浮动性

能和防挤出性能进行模拟。
２　 密封性能有限元分析

分析的密封圈规格和应用对象拟针对国内高压大

直径天然气输送管网， 即选择管径约达 １ ５５０ ｍｍ、
内压 １２􀆰 ６ ＭＰａ 操作工况下所使用的快开盲板结构。
橡胶密封圈主要截面尺寸如图 ５ 所示， 即外径为

１ ６１０ ｍｍ、 密封槽宽度约 ２０ ｍｍ、 截面总高约 ２４
ｍｍ、 总宽约 ３０ ｍｍ， 金属环高和宽度初始分析定为 ６
和 １０ ｍｍ， 环外侧与密封槽间隙初始状态取 ０􀆰 ２ ｍｍ。

９７２０１７ 年第 ７ 期 陈　 平等： 外嵌金属环式鞍形橡胶密封圈密封性能分析



橡胶材料选择丁晴橡胶， 其强度极限为 ２１ ＭＰａ。 金

属环采用不锈钢 Ｓ３０４０８， 屈服极限为 ２０５ ＭＰａ。

图 ５　 组合鞍形橡胶圈截面主要尺寸示意图 （ｍｍ）
Ｆｉｇ ５　 Ｐｒｉｍａｒｙ ｄｉｍｅｎｓｉｏｎｓ ｏｆ ｔｈｅ ｓｅｃｔｉｏｎ ｏｆ ｃｏｍｂｉｎｅｄ ｓａｄｄｌｅ⁃

ｓｈａｐｅｄ ｓｅａｌｉｎｇ ｒｉｎｇ （ｍｍ）

分析的目的是模拟密封圈的使用状态， 对其密封

性能进行评判， 另外计算和分析橡胶圈各部分受力情

况、 变形情况以及金属挡环受力状态等。
关于密封性能判据， 按参考文献 ［１－７］， 对于

采用丁腈橡胶材质的密封圈来说， 只要密封面上接触

压力大于内部介质压力就能保证密封， 否则即视为密

封失效。
ＡＢＡＱＵＳ 对密封圈的有限元建模、 单元选取、 橡

胶材料应力应变关系、 网格划分、 计算算法等参见文

献 ［８］， 限于篇幅这里只列出分析计算结果。
２􀆰 １　 密封性能分析

鞍形橡胶密封圈关键密封面有 ２ 个， 如图 ６ 所

示。 图中分别标志为 Ａ 面和 Ｂ 面。

图 ６　 关键密封面 Ａ 和 Ｂ 及网格划分示意图

Ｆｉｇ ６　 Ｍｅｓｈ ｐａｒｔｉｔｉｏｎ ｏｆ ｋｅｙ ｓｅａｌｉｎｇ ｓｕｒｆａｃｅ Ａ ａｎｄ ｓｕｒｆａｃｅ Ｂ

将计算内压加载到 １２􀆰 ６ ＭＰａ， 经建模计算， 得

到外嵌金属环宽度为 １０ ｍｍ 时沿密封面 Ａ 和 Ｂ ２ 条

路径的接触压力分布曲线如图 ７ 所示。 其中密封面 Ａ
和 Ｂ 的最大接触压力分别为 １３􀆰 １４ 和 １３􀆰 ０３ ＭＰａ， 均

大于介质内压力 １２􀆰 ６ ＭＰａ。 因此， 按上述密封失效

评判准则， 在该压力下， 防挤出外嵌金属环式鞍形橡

胶密封圈能够保证密封不漏。

图 ７　 金属环宽度为 １０ ｍｍ 时 １２􀆰 ６ ＭＰａ 工作压力下密封面

Ａ 和 Ｂ 接触压力分布曲线

Ｆｉｇ ７　 Ｃｏｎｔａｃｔ ｐｒｅｓｓｕｒｅ ｄｉｓｔｒｉｂｕｔｉｏｎ ｏｆ ｓｅａｌｉｎｇ ｓｕｒｆａｃｅ Ａ （ａ） ａｎｄ
（ｂ） ａｔ ｔｈｅ ｗｏｒｋｉｎｇ ｐｒｅｓｓｕｒｅ ｏｆ １２􀆰 ６ ＭＰａ ｗｈｅｎ ｔｈｅ ｗｉｄｔｈ
ｏｆ ｍｅｔａｌ ｒｉｎｇ ｉｓ １０ ｍｍ

由图 ７ 可知， 鞍形密封圈的密封唇区域处的接触

压力最大。 接触压力大于介质压力的区域占密封面总

区域的比例称为有效密封面积比， 最大密封接触压力

与内压的比值为最大接触比压。 密封圈在 １２􀆰 ６ ＭＰａ
操作压力下的有效密封面积比和最大接触比压如表 １
所示。

表 １　 在 １２􀆰 ６ 和 １８􀆰 ９ ＭＰａ 工作压力下关键密封面密封

性能参数

Ｔａｂｌｅ １　 Ｓｅａｌｉｎｇ ｐｅｒｆｏｒｍａｎｃｅ ｏｆ ｋｅｙ ｓｅａｌｉｎｇ ｓｕｒｆａｃｅｓ ａｔ
ｗｏｒｋｉｎｇ ｐｒｅｓｓｕｒｅ ｏｆ １２􀆰 ６ ＭＰａ ａｎｄ １８􀆰 ９ ＭＰａ

密封面
　 有效密封面积比　 　
１２．６ ＭＰａ １８．９ ＭＰａ

　 　 最大接触比压　 　
１２．６ ＭＰａ １８．９ ＭＰａ

Ａ ４７．５％ ４７．５％ １．０４ １．０３
Ｂ ５３．３％ ５０％ １．０３ １．０２

另外， 将工作压力逐渐增加到 １８􀆰 ９ ＭＰａ （水压

试验工况） 时， 计算得到的密封面 Ａ 和 Ｂ 的最大接

触压力也始终大于介质内压 （自紧作用）， 其分布规

律与 １２􀆰 ６ ＭＰａ 内压时一致， 其有效密封面积比和最

大接触比压见表 １。 可见， 密封面 Ａ 和 Ｂ 在 １８􀆰 ９
ＭＰａ 压力下仍可以保证密封状态良好。
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２􀆰 ２　 组合橡胶圈应力分析

在内压 １２􀆰 ６ ＭＰａ 时， 防挤出外嵌金属环式鞍形
橡胶密封圈和内嵌钢丝鞍形橡胶密封圈的变形云图分
别如图 ８ 和图 ９ 所示。 比较图 ８ 和图 ９ 可知， 内嵌钢

丝鞍形密封圈在密封面间隙处的橡胶材料有明显的挤
出发生， 而防挤出外嵌金属环式鞍形橡胶密封圈橡胶
部分没有出现挤出情况， 达到了防挤出设计的目的。

图 ８　 组合密封圈位移云图　 　 　 　 　 　 　 　 　 　 　 　 　 　 　 图 ９　 内嵌钢丝鞍形密封圈变形云图

Ｆｉｇ ８　 Ｄｅｆｏｒｍａｔｉｏｎ ｃｏｎｔｏｕｒ ｏｆ ｃｏｍｂｉｎｅｄ ｓｅａｌｉｎｇ ｒｉｎｇ　 　 　 　 　 　 Ｆｉｇ ９　 Ｄｅｆｏｒｍａｔｉｏｎ ｃｏｎｔｏｕｒ ｏｆ ｒｕｂｂｅｒ ｓａｄｄｌｅ⁃ｓｈａｐｅｄ ｓｅａｌｉｎｇ ｒｉｎｇ

　 　 在内压 １２􀆰 ６ ＭＰａ 时， 防挤出外嵌金属环式鞍形
橡胶密封圈和内嵌钢丝鞍形橡胶密封圈的 Ｖｏｎ Ｍｉｓｅｓ
应力云图分别如图 １０ 和图 １１ 所示。 由图 １０ 可知，
外嵌金属环能很好地改善橡胶圈的局部应力分布， 其
最大应力点的位置如图 １０ 所示， 大小为 ４􀆰 ２４２ ＭＰａ，
金属环附近区域的应力均在 １ ＭＰａ 以下， 远小于丁腈

橡胶材料的强度极限。 由图 １１ 可知， 由于橡胶挤出
现象， 在钢丝圈附近区域橡胶圈的 Ｖｏｎ Ｍｉｓｅｓ 应力水
平较高， 最大值为 １３􀆰 ６６ ＭＰａ。 由此可见， 防挤出外
嵌金属环式鞍形橡胶密封圈能够消除密封圈剪切撕裂
的可能， 可延长橡胶圈使用寿命， 实现橡胶圈多次重
复使用， 节省成本。

图 １０　 组合密封圈 Ｖｏｎ Ｍｉｓｅｓ 应力云图　 　 　 　 　 　 　 　 图 １１　 内嵌钢丝鞍形密封圈 Ｖｏｎ Ｍｉｓｅｓ 应力云图

Ｆｉｇ １０　 Ｖｏｎ Ｍｉｓｅｓ ｓｔｒｅｓｓｏｆ ｃｏｍｂｉｎｅｄ ｓｅａｌｉｎｇ ｒｉｎｇ　 　 　 　 　 Ｆｉｇ １１　 Ｒｉｎｇ ｗｉｔｈ ｓｔｅｅｌ ｒｉｎｇＶｏｎ Ｍｉｓｅｓ ｓｔｒｅｓｓ ｃｏｎｔｏｕｒ ｏｆ ｒｕｂｂｅｒ
ｓａｄｄｌｅ⁃ｓｈａｐｅｄ ｓｅａｌｉｎｇ ｒｉｎｇ ｗｉｔｈ ｓｔｅｅｌ ｒｉｎｇ

　 　 外嵌金属环在 １２􀆰 ６ 和 １８􀆰 ９ ＭＰａ 内压下的 Ｖｏｎ
Ｍｉｓｅｓ 应力云图如图 １２ 所示 （计算时取侧面间隙为
０􀆰 ２ ｍｍ）。 可知， 金属环的整体应力水平较低。 ２ 种

工况下的应力最大值分别为 ６２􀆰 ６ 和 ６９􀆰 ２ ＭＰａ， 均远
小于材料的屈服强度， 这表明外嵌金属环的强度能满
足工作要求。

图 １２　 在 １２􀆰 ６ ＭＰａ 和 １８􀆰 ９ ＭＰ 压力下金属环 Ｖｏｎ Ｍｉｓｅｓ 应力云图
Ｆｉｇ １２　 Ｖｏｎ Ｍｉｓｅｓ ｓｔｒｅｓｓ ｃｏｎｔｏｕｒ ｏｆ ｍｅｔａｌ ｒｉｎｇ ａｔ ｔｈｅ ｗｏｒｋｉｎｇ ｐｒｅｓｓｕｒｅ ｏｆ １２􀆰 ６ ＭＰａ （ａ） ａｎｄ １８􀆰 ９ ＭＰａ （ｂ）
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２􀆰 ３　 密封圈性能影响因素分析

２􀆰 ３􀆰 １　 外嵌金属环宽度影响

外嵌金属环截面尺寸的高度取 ６ ｍｍ， 宽度作为
变量分别计算了宽度为 １０、 １１、 １２、 １３ ｍｍ 时组合密

封圈的密封性能及应力分布。 不同宽度金属环的接触
压力分布曲线如图 １３—１５ 所示 （宽度为 １０ ｍｍ 时的
密封圈已在前文给出）。

图 １３　 金属环宽度为 １１ ｍｍ 时 １２􀆰 ６ ＭＰａ 工作压力下密封面 Ａ 和 Ｂ 接触压力分布曲线

Ｆｉｇ １３　 Ｃｏｎｔａｃｔ ｐｒｅｓｓｕｒｅ ｄｉｓｔｒｉｂｕｔｉｏｎ ｏｆ ｓｅａｌｉｎｇ ｓｕｒｆａｃｅ Ａ （ａ） ａｎｄ （ｂ） ａｔ ｔｈｅ ｗｏｒｋｉｎｇ ｐｒｅｓｓｕｒｅ ｏｆ １２􀆰 ６ ＭＰａ ｗｈｅｎ ｔｈｅ ｗｉｄｔｈ ｏｆ
ｍｅｔａｌ ｒｉｎｇ ｉｓ １１ ｍｍ

图 １４　 金属环宽度为 １２ ｍｍ 时 １２􀆰 ６ ＭＰａ 工作压力下密封面 Ａ 和 Ｂ 接触压力分布曲线

Ｆｉｇ １４　 Ｃｏｎｔａｃｔ ｐｒｅｓｓｕｒｅ ｄｉｓｔｒｉｂｕｔｉｏｎ ｏｆ ｓｅａｌｉｎｇ ｓｕｒｆａｃｅ Ａ （ａ） ａｎｄ （ｂ） ａｔ ｔｈｅ ｗｏｒｋｉｎｇ ｐｒｅｓｓｕｒｅ ｏｆ １２􀆰 ６ ＭＰａ ｗｈｅｎ ｔｈｅ ｗｉｄｔｈ ｏｆ
ｍｅｔａｌ ｒｉｎｇ ｉｓ １２ ｍｍ

图 １５　 金属环宽度为 １３ ｍｍ 时 １２􀆰 ６ ＭＰａ 工作压力下密封面 Ａ 和 Ｂ 接触压力分布曲线

Ｆｉｇ １５　 Ｃｏｎｔａｃｔ ｐｒｅｓｓｕｒｅ ｄｉｓｔｒｉｂｕｔｉｏｎ ｏｆ ｓｅａｌｉｎｇ ｓｕｒｆａｃｅ Ａ （ａ） ａｎｄ （ｂ） ａｔ ｔｈｅ ｗｏｒｋｉｎｇ ｐｒｅｓｓｕｒｅ ｏｆ １２􀆰 ６ ＭＰａ ｗｈｅｎ ｔｈｅ ｗｉｄｔｈ ｏｆ
ｍｅｔａｌ ｒｉｎｇ ｉｓ １３ ｍｍ

　 　 可知， 随着金属环宽度增加， 密封圈关键密封面
Ａ 和 Ｂ 上的接触压力变化不大， 都能满足密封要求。
如表 ２ 所示， 金属环和橡胶密封圈 Ｖｏｎ Ｍｉｓｅｓ 应力随
着金属环宽度的增加逐渐降低， 但变化幅度也不大，

如在宽度为 １３ ｍｍ 时金属环最大应力仅为 ６０􀆰 ７ ＭＰａ，
可见变化很小。 但分析显示， 当密封介质压力增加
时， 可以通过适当增加金属环的宽度来满足组合金属
环密封圈的强度要求。
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表 ３　 不同金属环宽度下的最大应力
Ｔａｂｌｅ ３　 Ｍａｘｉｍｕｍ ｓｔｒｅｓｓ ｕｎｄｅｒ ｄｉｆｆｅｒｅｎｔ ｍｅｔａｌ ｒｉｎｇ ｗｉｄｔｈ
金属环宽度 Ｂ ／ ｍｍ １０ １１ １２ １３
最大应力 σ ／ ＭＰａ ６２．６ ６１．９ ６１．１ ６０．７

２􀆰 ３􀆰 ２　 安装间隙对密封圈性能的影响

安装间隙如图 １６ 所示， 综合考虑加工制造精度、
安装方便性及保持受压后的浮动性等因数， 设计时该
间隙不宜太小。 初始设计的安装间隙设置为 ０􀆰 ２ ｍｍ，
另外分别选取 ０􀆰 ３、 ０􀆰 ４、 ０􀆰 ５ ｍｍ 几种间隙进行了有
限元分析， 其关键密封面上的压力分布曲线与前述一
致， 如图 １７ 所示为间隙是 ０􀆰 ５ ｍｍ 时密封面 Ａ 和 Ｂ
的接触压力分布情况。

图 １６　 新型密封圈结构安装间隙示意图

Ｆｉｇ １６　 Ａｓｓｅｍｂｌｉｎｇ ｇａｐ ｏｆ ｎｅｗ ｔｙｐｅ ｓｅａｌｉｎｇ ｓｔｒｕｃｔｕｒｅ

图 １７　 安装间隙为 ０􀆰 ５ ｍｍ 时密封面 Ａ 和 Ｂ 接触压力分布曲线

Ｆｉｇ １７　 Ｃｏｎｔａｃｔ ｐｒｅｓｓｕｒｅ ｄｉｓｔｒｉｂｕｔｉｏｎ ｏｆ ｓｅａｌｉｎｇ ｓｕｒｆａｃｅ Ａ （ａ） ａｎｄ
（ｂ） ａｔ ｔｈｅ ａｓｓｅｍｂｌｉｎｇ ｇａｐ ｏｆ ０􀆰 ５ ｍｍ

结果表明， 间隙为 ０􀆰 ５ ｍｍ 时关键密封面的最大
接触压力均大于介质压力， 能够满足密封能性能的要
求； 并且在工作状态下也没有橡胶材料挤出情况的发
生， 可实现防挤出功能。

另外， 通过仿真得到 ０􀆰 ２、 ０􀆰 ３、 ０􀆰 ４、 ０􀆰 ５ ｍｍ ４ 种

安装间隙下新型密封圈金属环 Ｖｏｎ Ｍｉｓｅｓ 应力云图， 提
取金属环上的最大应力值分别为 ６２􀆰 ６、 ８７􀆰 １、 １１２􀆰 ４、
１３９􀆰 ３ ＭＰａ。 由此可见， 随着安装间隙的增大， 金属环
Ｖｏｎ Ｍｉｓｅｓ 应力最大值会随之增加， 但均小于材料的屈
服强度。 因此， 安装间隙 ０􀆰 ２ ～ ０􀆰 ５ ｍｍ 均为合理的取
值范围。 所以制作的金属环只要保持与密封槽有一定
的间隙， 并能在安装时自如进出， 一般即可满足强度
要求， 这样也能降低金属环的制造难度。
３　 结论

（１） 针对锁紧环式天然气快开盲板提出一种防
挤出外嵌金属环式鞍形橡胶密封圈， 该密封圈的浮动
特性大大减少卸压后打开门盖锁紧环时可能遇到的阻
力， 避免装拆困难情况的发生， 同时改善橡胶圈承力
状态， 并有效防止材料挤出。

（２） 新型密封圈结构具有良好的应力分布状态
与密封性能， 同时其密封面间隙能够满足浮动特性的
要求， 避免门盖不易开启的问题。

（３） 金属环宽度取值范围为 １０ ～ １３ ｍｍ， 安装间
隙为 ０􀆰 ２～０􀆰 ５ ｍｍ 时， 橡胶密封圈都能满足密封要求，
且金属环 Ｖｏｎ Ｍｉｓｅｓ 应力均小于材料的屈服强度。
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装配应力对油膜轴承衬套受力的影响∗
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摘要： 运行过程中所受的力场是影响油膜轴承衬套运行可靠性的重要因素。 为了提高油膜轴承衬套运行可靠性，
分析装配应力对油膜轴承衬套受力的影响。 计算衬套和轴承座过盈配合时衬套所受的装配应力、 油膜轴承运行过程中

油膜对衬套的摩擦力和油膜压力， 并运用有限元软件对衬套进行多力加载模拟， 获得衬套在多力作用下的应力、 应变

分布， 并与有无装配应力和摩擦力的模拟结果进行对比。 结果表明： 油膜对衬套的摩擦力对衬套的影响比较小， 可以

忽略； 而油膜轴承衬套在初始情况下的装配应力改变了衬套承载区应力和应变的大小和变化规律， 设计油膜轴承衬套

时要考虑装配应力的影响， 以提高其运行可靠性。
关键词： 油膜轴承； 衬套； 装配应力； 过盈量
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　 油膜轴承广泛应用于大型水利水电、 航空航天工

程及重型机械等领域［１］， 衬套作为油膜轴承的核心部

件， 其运行行为对油膜轴承最终的使用性能起着至关

重要的作用。 衬套也是油膜轴承中最容易损坏的部

件， 对其在运行过程中的所受应力的研究是对油膜轴

承衬套进行设计和失效分析的重要依据。 而且衬套承

载区受到的循环交变应力是导致衬套合金层失效的主

要原因。 因此， 研究多场耦合作用下油膜轴承衬套的

受力具有非常重要的意义。
近年来， 国内外学者对滑动轴承的油膜压力和过

盈配合进行了研究。 唐倩等人［２］利用有限差分法求解

滑动轴承油膜压力的分布， 并通过有限元模拟， 得出

滑动轴承合金层应力、 应变的分布。 史冬岩等［３］计算

了油膜压力的分布情况， 分析了油膜压力作用下轴瓦

合金层的应力分布情况。 ＨＩＬＩ 等［４］ 通过流体力学和

弹流润滑理论计算了轴承动特性， 并分析了轴承弹性

变形对轴承性能的影响。 ＸＩＥ 等［５］ 研究了旋转摩擦副

中油膜压力场和温度场的分布规律。 然而， 目前大部

分研究主要是关于油膜压力对衬套的影响， 对于轴承



在实际运行过程中受到的复杂应力对衬套的影响尚缺

乏研究。 而在复杂应力场中， 轴承衬套在装配过程中

所受到的装配应力是不可忽视的。
本文作者在自制的大型智能综合油膜轴承试验台

上， 以试验台所用衬套为研究对象， 通过编制油膜压

力计算程序计算出一定工况下承载区的油膜压力分

布； 同时应用有限元软件对衬套与轴承座的过盈配合

进行模拟， 并对运行过程中油膜对衬套的周向力进行

加载， 从而模拟并分析了衬套在多力作用下的应力、
应变分布。
１　 衬套受力分析

衬套在实际工作中受到的力主要有以下 ３ 个方

面： 油膜对衬套径向的油膜压力； 油膜对衬套的周向

摩擦力和衬套在过盈装配时受到的装配应力。 如图 １
所示。 图 １ 中， ｐ 为衬套外表面受到的装配应力， ｐ′
为衬套内表面受到的油膜压力， ｆ 为油膜对于衬套内

表面的摩擦力。

图 １　 衬套受力示意图
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１􀆰 １　 油膜压力计算

滑动轴承油膜润滑满足液体动压润滑的雷诺方

程， 根据 Ｎａｖｉｅｒ⁃Ｓｔｏｃｋｓ 方程进行推导， 其雷诺方程如

式 （１） 所示。
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式中： ｘ 为周向坐标； ｚ 为轴向坐标； ｐ 为油膜压力；
ｈ 为油膜厚度； Ｕ 为轴径速度； μ 为油膜黏度。

将式 （１） 量纲一化， 可得雷诺方程的量纲一化

形式为

􀆟
􀆟φ

（Ｈ３ 􀆟ｐ
􀆟φ

）＋
ｄ
ｌ

æ

è
ç

ö

ø
÷

２ 􀆟
􀆟λ

Ｈ３ 􀆟
􀆟λ

æ

è
ç

ö

ø
÷ ＝ ３

􀆟Ｈ
􀆟φ

（２）

式中： Ｈ＝ １＋εｃｏｓφ； ε ＝ ｅ ／ ｃ； ｃ ＝ Ｒ－ ｒ； λ ＝ ２ｚ ／ ｌ； ｐ 为

油膜压力； ε 为偏心率； ｅ 为偏心距； ｃ 为半径间隙；
ｄ 为衬套内径； ｌ 为轴承的宽度， φ 为偏位角。

采用有限差分法求解雷诺方程［６］， 得到某工况下

承载区的油膜压力分布如图 ２ 所示。

图 ２　 承载区油膜压力分布

Ｆｉｇ ２　 Ｏｉｌ ｆｉｌｍ ｐｒｅｓｓｕｒｅ ｄｉｓｔｒｉｂｕｔｉｏｎ ｏｆ ｂｅａｒｉｎｇ ａｒｅａ

１􀆰 ２　 装配应力计算

根据试验台衬套与轴承座的加工公差， 计算出理

想过盈量值为 δ＝ ０􀆰 ０７５ ｍｍ， 为了计算简便， 将轴承

座与衬套的配合看作 ２ 个圆柱套筒套在一起。 对轴承

座进行近似处理， 将正方体结构等效简化为近似的圆

柱套筒［７］。 轴承座的近似 “套筒” 与轴承座原有结

构具有相同的体积。 经过分析计算， 等效的套筒外径

Ｒ＝ ２２５ ｍｍ。 轴承座与衬套的配合相当于组合厚壁圆

筒的过盈配合， 如图 ３ 所示。

图 ３　 等效过盈配合示意图

Ｆｉｇ ３　 Ｓｃｈｅｍａｔｉｃ ｄｉａｇｒａｍ ｏｆ ｅｑｕｉｖａｌｅｎｔ ｉｎｔｅｒｆｅｒｅｎｃｅ ｆｉｔ

由装配压力与过盈量的关系式：

ｐ＝
δ

ｒ２
１
Ｅ ｉ

ｒ２２＋ｒ
２
１

ｒ２２－ｒ
２
１

－μ ｉ
æ

è
ç

ö

ø
÷ ＋ １

Ｅｏ

ｒ２３＋ｒ
２
２

ｒ２３－ｒ
２
２

＋μｏ
æ

è
ç

ö

ø
÷

é

ë
ê
ê

ù

û
ú
ú

（３）

式中： Ｅｉ、 μｉ分别为内筒材料的弹性模量和泊松比；
Ｅｏ、 μｏ 分别为外筒材料的弹性模量和泊松比； ｒ１为衬套

钢体内径基本尺寸； ｒ２为轴承座内半径 （或衬套外半
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径） 基本尺寸； ｒ３为轴承座等效外筒外径基本尺寸。
当内外筒体为同一种材料时， 有 Ｅ ｉ ＝Ｅｏ ＝Ｅ， μ ｉ ＝

μｏ ＝μ， 式 （３） 化为

ｐ＝
Ｅδ（ ｒ２３－ｒ

２
２）（ ｒ

２
２－ｒ

２
１）

２ｒ３２（ ｒ
２
３－ｒ

２
１）

（４）

本文作者所研究的轴承座和衬套钢体为同种材料

４５＃钢， 所以使用式 （４） 进行计算。 其中： Ｅ 为 ４５＃

钢材料的弹性模量， 取 ２０９ ＧＰａ。
将数据带入式 （４） 求解得到轴承装配压力 ｐ ＝

１２５􀆰 ２ ＭＰａ。
１􀆰 ３　 油膜摩擦力计算

总的油膜摩擦力应是承载区和非承载区的总和， 考

虑到非承载区不产生油膜压力， 故不做摩擦阻力计算，
则总摩擦阻力近似等于承载区摩擦阻力。 为了计算简便

取摩擦因数 μ＝０􀆰 ００８［８］， 计算油膜的周向摩擦力。
２　 有限元模拟

结合油膜轴承的结构和研究的重点， 对油膜轴承实

体进行适当的简化， 建立油膜轴承座和衬套的三维模型

如图 ４所示。 在Ｗｏｒｋｂｅｎｃｈ 里进行静力学模拟分析。

图 ４　 油膜轴承模型

Ｆｉｇ ４　 Ｍｏｄｅ ｏｆ ｏｉｌ ｆｉｌｍ ｂｅａｒｉｎｇ

２􀆰 １　 油膜压力的加载

油膜轴承的承载区通常为 １２０°包角范围内， 本

文作者将承载区分为轴向节点 ３７ 个， 周向节点 ５１
个， 将计算所得的油膜压力， 如图 ２ 所示， 分区域对

承载区进行施加载荷。 在非承载区， 考虑 Ｒｅｙｎｏｌｄｓ 条
件和空化现象， 其油膜力为 ０［９］。
２􀆰 ２　 过盈配合的模拟

过盈装配一般有压力压装和温差组装 ２ 种组装方

法。 有限元软件针对这 ２ 种组装法可分别采用动态和

静态接触计算方法来仿真组装过程。 动态接触计算方

法即按照实际压装过程在适当位置施加位移或载荷边

界条件， 动态模拟压入装配的整个过程。 静态接触分

析是按照两配合物体的实际过盈量建立有限元模型，
并让其有限元网格按实际过盈量重合， 定义接触容限

来决定发生接触的节点。
文中研究的不是瞬时的冲击响应， 而是装配以后

结构的静力响应， 属于静态分析。 在 Ｗｏｒｋｂｅｎｃｈ 里通

过对衬套和轴承座的接触进行设置［１０］， 来模拟过盈

配合的情况。
２􀆰 ３　 油膜摩擦力的加载

为了使加载过程尽量简便和摩擦力尽量接近实际

情况， 将承载区域所受摩擦力分为 ５１ 个区域进行加

载。 每个区域加载的摩擦力取该区域摩擦力的平均

值。 非承载区域将摩擦力视为 ０。
３　 结果与讨论

衬套与轴承座过盈配合时衬套的应力图如图

５ （ａ）所示， 应变云图如图 ５ （ｂ） 所示。 从衬套的应

力云图可以看出， 衬套的最大装配应力为 １２８􀆰 ９
ＭＰａ， 与通过公式计算出来的结果 １２５􀆰 ２ ＭＰａ 的误差

为 ３􀆰 ０％， 可能是在计算过程中将轴承座近似为厚壁

圆筒造成的。 可见， 通过厚壁圆筒过盈配合来近似计

算轴承座与衬套的装配应力是可行的。

图 ５　 油膜轴承衬套过盈配合时应力及应变图

Ｆｉｇ ５　 Ｓｔｒｅｓｓ （ａ） ａｎｄ ｓｔｒａｉｎ （ｂ） ｄｉａｇｒａｍ ｏｆ ｏｉｌ ｆｉｌｍ ｂｅａｒｉｎｇ ｂｕｓｈ
ｗｉｔｈ ｉｎｔｅｒｆｅｒｅｎｃｅ ｆｉｔ
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从图 ５ （ａ） 中可以看出， 衬套考虑装配应力时，
衬套的外表面上的应力远大于内表面所受的油膜压

力， 外表面的中间部分所受应力有些波动且应力值偏

小； 其最大应力不在衬套表面处， 而在衬套的钢体和

合金层结合面附近。
从图 ５ （ｂ） 中可看出装配应力对衬套变形的影

响， 其中最大变形处于衬套的边界处， 整个衬套的外

侧部分的应变小于衬套两边的变形， 这是因为过盈配

合接触的边缘效应造成的； 而承载区的变形反而比较

小， 这是由于装配应力和油膜压力共同作用造成的。
当衬套不考虑油膜对衬套的摩擦力时， 模拟的结

果与加载摩擦力时的应力、 应变云图比较相似， 两者

区别很小。 提取衬套承载区 Ｘ≈０ 处轴向节点的应

力、 应变与加载油膜摩擦力时的数据进行对比， 如图

６ 所示。

图 ６　 衬套有无摩擦力时衬套应力、 应变对比

Ｆｉｇ ６　 Ｃｏｍｐａｒｉｓｏｎ ｏｆ ｓｔｒｅｓｓ （ａ） ａｎｄ ｓｔｒａｉｎ （ｂ） ｏｆ ｂｕｓｈ ｗｉｔｈ ａｎｄ
ｗｉｔｈｏｕｔ ｃｏｎｓｉｄｅｒｉｎｇ ｆｒｉｃｔｉｏｎ

从图 ６ 中可以看出， 衬套在有无摩擦力时的应力

差比较小， 应变比较相似。 这是因为油膜轴承的摩擦

因数较低， 其在运行过程中所受到的摩擦力很小。 因

此， 在对油膜轴承衬套进行分析时油膜对其的摩擦力

可以忽略不计。
当衬套不考虑过盈配合所造成的装配应力时， 衬

套的应力、 应变图如图 ７ 所示。

图 ７　 无过盈配合的衬套应力及应变图

Ｆｉｇ ７　 Ｓｔｒｅｓｓ （ａ） ａｎｄ ｓｔｒａｉｎ （ｂ） ｄｉａｇｒａｍ ｏｆ ｏｉｌ ｆｉｌｍ ｂｅａｒｉｎｇ ｂｕｓｈ
ｗｉｔｈｏｕｔ ｉｎｔｅｒｆｅｒｅｎｃｅ ｆｉｔ

从图 ７ 中可以看出， 不考虑过盈配合时， 衬套的

最大应力和最大变形处都在承载区油膜压力的最大

处， 与油膜压力的大小规律相符合， 但是和考虑过盈

配合时的云图相比差别比较大， 而且应力和应变的规

律有所不同。
为了更直观地观察有无考虑装配应力时的应力、

应变的区别， 从图 ７ 中提取不考虑装配应力时衬套承

载区 Ｘ≈０ 处轴向节点的应力、 应变值， 与考虑装配

应力时的数据进行对比， 如图 ８ 所示。
从图 ８ 中可看出， 考虑装配应力时衬套的应力、

应变和不考虑装配应力时相差比较大， 而且改变了承

载区衬套应力和应变的变化规律。 因此， 装配应力对

于衬套的影响比较大， 过盈配合所造成的装配应力是

不可以忽略的。
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图 ８　 衬套有无过盈配合时应力、 应变对比

Ｆｉｇ ８　 Ｃｏｍｐａｒｉｓｏｎ ｏｆ ｓｔｒｅｓｓ （ａ） ａｎｄ ｓｔｒａｉｎ （ｂ） ｏｆ ｂｕｓｈ ｗｉｔｈ ａｎｄ ｗｉｔｈｏｕｔ ｃｏｎｓｉｄｅｒｉｎｇ ｉｎｔｅｒｆｅｒｅｎｃｅ ｆｉｔ

４　 结论

（１） 通过厚壁圆筒过盈配合近似计算的轴承座

与衬套的装配应力， 与通过公式计算出来的结果的误

差为 ３􀆰 ０％， 表明通过厚壁圆筒过盈配合近似计算轴

承座与衬套的装配应力是可行的。
（２） 考虑装配应力时衬套的应力、 应变和不考

虑装配应力时相差比较大， 而且改变了承载区衬套应

力和应变的变化规律， 因此在油膜轴承衬套的设计过

程中要考虑装配应力的影响。
（３） 衬套在有无考虑摩擦力时的应力差比较小，

应变比较相似， 因此油膜对衬套的摩擦力可以忽略

不计。
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浮环弹性变形对浮环轴承润滑特性的影响∗
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摘要： 采用有限差分法联立求解内、 外油膜的 Ｒｅｙｎｏｌｄｓ 方程、 膜厚方程和浮环弹性变形方程， 到在不同转速和偏

心率下浮环的弹性变形量， 研究浮环弹性变形对浮环轴承润滑特性的影响。 结果表明： 随着转速和偏心率的增加， 浮

环弹性变形量逐渐增加； 浮环弹性变形降低了内油膜的承载力、 端泄流量和摩擦功耗， 增加了外油膜的承载力、 端泄

流量， 但对外油膜摩擦功耗影响较小。
关键词： 浮环轴承； 弹性变形； 油膜厚度； 润滑特性
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　 浮环轴承是一种在轴颈和轴瓦之间加一个浮环的

滑动轴承， 浮环将单层油膜分隔成双层油膜。 轴颈与

浮环之间形成内油膜， 轴瓦与浮环之间形成外油膜。
当轴颈旋转时， 由于剪切力的作用， 带动浮环也一起

转动， 减小了与轴颈和轴瓦之间的相对速度， 降低了

摩擦功耗［１－２］。 由于浮环轴承具有低功耗、 稳定性高

等优点， 被广泛应用于涡轮增压器等高速轻载的场

合。 浮环是一个很轻的薄壁零件， 当轴颈高速旋转

时， 浮环受压会发生弹性变形。 而且浮环轴承内、 外

层油膜间隙都很小， 浮环即使是微量变形对浮环轴承

润滑特性也会有很大影响［３］。 因此考虑浮环弹性变形
对浮环轴承润滑特性的影响是十分必要的。

国内外研究人员对浮环轴承润滑特性进行大量研

究， 但在研究浮环轴承润滑特性时常常忽略浮环弹性

变形， 将浮环看作是刚性元件； 而在研究浮环和轴瓦

弹性变形规律时， 并没有考虑浮环和轴瓦弹性变形对
滑动轴承润滑特性的影响。 张文静等［４］建立浮环轴承
内外层非线性动载油膜力解析模型， 得出不同转速下

润滑油黏度、 浮环结构参数对环速比的影响。 邢彭龄
等［５］采用边界元方法， 研究浮环转速变化对轴承动力
特性的影响。 师占群等［６］分析了轴颈转速对浮环轴承
静平衡位置、 油膜连续性以及轴承内间隙润滑的影
响。 ＳＡＮ ＡＮＤＲÉＳ 等［７］建立浮环轴承的流体模型， 研
究了不同转速下浮环轴承环速比、 内外间隙、 油膜摩
擦功耗和油膜温升的变化规律。 ＭＯＫＨＴＡＲ［８］ 建立了
浮环轴承理论模型， 通过数值计算求解得到浮环轴承
结构参数与轴承的承载力的关系。 ＤＥＬＩＧＡＮＴ 等［９］ 采
用有限差分法求解模型， 研究了不同轴颈转对浮环轴



承摩擦功耗的影响。 上述研究都没有考虑浮环弹性变

形， 将浮环看作是刚性元件。
与此同时， 许多专家也对浮环和轴瓦弹性变形规

律进行了大量研究， 但并没有考虑浮环和轴瓦弹性变

形对滑动轴承润滑特性的影响。 郭红等人［３］ 基于

ＡＮＳＹＳ建立了浮环的有限元模型， 通过加载承载力和

约束条件， 求解得到浮环的应力和应变结果。 王贤刚

等［１０］利用 ＡＮＳＹＳ 软件分析了油膜温度和压力、 轴承

过盈量、 轴承厚度、 轴承座厚度对轴承套变形的影

响。 张帆等人［１１］利用 ＡＮＳＹＳ 软件仿真得到考虑瓦块

热变形下的滑动轴承润滑特性。 谢翌等人［１２］ 通过

ＣＦＤ 建立轴瓦的有限元分析模型， 分析轴瓦应力、
应变随轴颈转速的变化规律。

本文作者基于 ＭＡＴＬＡＢ 软件， 通过有限差分法

联立求解 Ｒｅｙｎｏｌｄｓ 方程、 膜厚方程和浮环弹性变形

方程， 得到不同转速和偏心率下浮环的弹性变形量，
研究计入浮环弹性变形后浮环轴承的润滑特性。
１　 数学模型

图 １ 为浮环轴承结构示意图。

图 １　 浮环轴承结构示意图

Ｆｉｇ １　 Ｓｃｈｅｍａｔｉｃ ｄｉａｇｒａｍ ｏｆ ｔｈｅ ｆｌｏａｔｉｎｇ ｒｉｎｇ ｂｅａｒｉｎｇ

浮环分别和轴颈、 轴瓦之间形成收敛间隙。 浮环

与轴颈和轴瓦之间存在相对运动， 形成流体动压润

滑。 当轴颈转动时， 浮环也以一定的角速度转动。 忽

略温度的影响， 浮环与轴颈角速度的比值认为是一个

定值［１３］， 则浮环与轴颈的环速比可表示为

ωＲ

ωＪ

＝ １
１ ＋ Ｒ３

Ｒ ／ Ｒ
３
Ｊ( ) ｈ ｉ ／ ｈｏ( )

（１）

式中： ωＲ、 ωＪ 分别为轴颈和浮环角速度； ＲＲ、 ＲＪ 分

别为轴颈和浮环半径； ｈ ｉ、 ｈｏ 分别为内、 外油膜厚

度。 其中：

ｈ ｉ ＝ ｃｉ（１ ＋ ε ｉｃｏｓθｉ） （２）
ｈｏ ＝ ｃｏ（１ ＋ εｏｃｏｓθｏ） （３）

式中： ｃｉ、 ｃｏ 分别内、 外油膜间隙； ε ｉ、 εｏ 分别为轴

颈和浮环偏心率。
内、 外油膜雷诺方程：
∂
∂ｘ

ｈ３
ｉ

１２η
∂Ｐ ｉ

∂ｘ
æ

è
ç

ö

ø
÷ ＋ ∂

∂ｚ
ｈ３

ｉ

１２η
∂Ｐ ｉ

∂ｚ
æ

è
ç

ö

ø
÷ ＝

ＲＪ ωＪ ＋ ωＲ( )

２
∂ｈ ｉ

∂ｘ
（４）

∂
∂ｘ

ｈ３
ｏ

１２η
∂Ｐｏ

∂ｘ
æ

è
ç

ö

ø
÷ ＋ ∂

∂ｚ
ｈ３

ｏ

１２η
∂Ｐｏ

∂ｚ
æ

è
ç

ö

ø
÷ ＝

ＲＲωＲ

２
∂ｈｏ

∂ｘ
（５）

式中： Ｐ ｉ、 Ｐｏ 分别为内、 外油膜压力； η 为润滑油

黏度。
浮环同时受内、 外油膜压力作用发生弹性变形如

图 ２ 所示。

图 ２　 浮环弹性变形示意图

Ｆｉｇ ２　 Ｓｃｈｅｍａｔｉｃ ｄｉａｇｒａｍ ｏｆ ｅｌａｓｔｉｃ ｄｅｆｏｒｍａｔｉｏｎ ｏｆ ｔｈｅ ｆｌｏａｔｉｎｇ ｒｉｎｇ

取弹性变形量沿垂直轴线的法线方向向外为正，
则浮环弹性变形量［１４－１６］为

δｉ ｘ， ｚ( )
＝ ２ １ － μ２( )

πＥ ∬
Ωｉ

ｐ ｉ ｓ， ｔ( )

ｘ － ｓ( ) ２ ＋ ｚ － ｔ( ) ２
ｄｓｄｔ

（６）

δｏ ｘ， ｚ( )
＝ － ２ １ － μ２( )

πＥ ∬
Ωｏ

ｐｏ ｓ， ｔ( )

ｘ － ｓ( ) ２ ＋ ｚ － ｔ( ) ２
ｄｓｄｔ

（７）
δ ｘ， ｚ( )

＝ δｉ ｘ， ｚ( )
＋ δｏ ｘ， ｚ( ) （８）

式中： δｉ、 δｏ 分别为浮环受内、 外油膜压力产生的弹

性变形量； Ｅ 为浮环材料的弹性模量； μ 为泊松比； ｓ
和 ｔ 对应于 ｘ 和 ｚ 的附加坐标， 表示节点压力； 在 ｘ＝
ｓ、 ｚ ＝ ｔ 时， 可利用极坐标求解。 Ωｉ、 Ωｏ 分别为内、
外油膜求解区域； δ 为浮环弹性变形量。

考虑浮环弹性变形后， 内、 外油膜膜厚均发生变

化， 此时， 内、 外油膜膜厚方程：
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ｈ ｉ ｘ， ｚ( )
＝ ｈ ｉ ＋

ｘ２

２Ｒ ｉｘ

＋ ｚ２

２Ｒ ｉｚ

＋ δ ｘ， ｚ( ) （９）

ｈｏ ｘ， ｚ( )
＝ ｈｏ ＋ ｘ２

２Ｒｏｘ

＋ ｚ２

２Ｒｏｚ

＋ δ ｘ， ｚ( ) （１０）

式中： Ｒ ｉｘ、 Ｒ ｉｚ分别为内油膜求解域沿 ｘ、 ｚ 方向的当

量曲率半径； Ｒｏｘ、 Ｒｏｚ分别为外油膜求解域沿 ｘ、 ｚ 方
向的当量曲率半径。

量纲一化量为

θｉ ＝ ｘ
ＲＪ

， ｚ ＝ ２ｚ
Ｌ
， Ｈｉ（θ， ｚ） ＝

ｈ ｉ ｘ， ｚ( )

ｃｉ
， Ｐ ｉ ＝

ｐ ｉｃｉ
２

６η ωＪ ＋ ωＲ( ) ＲＪ
２θｏ ＝ ｘ

ＲＲ

， Ｈｏ（θ， ｚ） ＝
ｈｏ ｘ， ｚ( )

ｃｏ
， Ｐ ｉ ＝

ｐｏｃｏ
２

６ηωＲＲＲ
２， β ＝

ωＪ － ωＲ

ωＪ ＋ ωＲ

量纲一化内、 外油膜雷诺方程：

∂
∂θ Ｈ３

ｉ（θ，ｚ）
∂Ｐ ｉ

∂θ
æ

è
ç

ö

ø
÷ ＋

ＲＪ

Ｌ
æ

è
ç

ö

ø
÷

２ ∂

∂ｚ
Ｈ３

ｉ（θ，ｚ）
∂Ｐ ｉ

∂ｚ

æ

è
çç

ö

ø
÷÷ ＝

∂Ｈｉ（θ，ｚ）
∂θ

（１３）

∂
∂θ Ｈ３

ｏ（θ，ｚ）
∂Ｐｏ

∂θ
æ

è
ç

ö

ø
÷ ＋

ＲＲ

Ｌ
æ

è
ç

ö

ø
÷

２ ∂

∂ｚ
Ｈ３

ｏ（θ，ｚ）
∂Ｐｏ

∂ｚ

æ

è
çç

ö

ø
÷÷ ＝

∂Ｈｏ（θ，ｚ）
∂θ

（１４）

反复求解上述数学模型， 当满足精度要求之后可

得出内、 外油膜的承载力、 端泄流量、 摩擦功耗。
内、 外油膜承载力：

Ｆ ｉｘ ＝
６ηＬ ωＪ ＋ ωＲ( ) Ｒ２

Ｊ

ｈ２
ｉ ｘ， ｚ( )

∫１

－１
∫２π

０
Ｐ ｉｓｉｎθｄθｄｚ

Ｆ ｉｚ ＝
６ηＬ ωＪ ＋ ωＲ( ) Ｒ２

Ｊ

ｈ２
ｉ ｘ， ｚ( )

∫１

－１
∫２π

０
Ｐ ｉｃｏｓθｄθｄｚ

ì

î

í

ï
ï
ï

ï
ï
ï

（１５）

Ｆ ｉ ＝ Ｆ ｉｘ ＋ Ｆ ｉｚ （１６）

Ｆｏｘ ＝
６ηＬωＲＲ

２
Ｒ

ｈ２
ｏ ｘ， ｚ( )

∫１

－１
∫２π

０
Ｐｏｓｉｎθｄθｄｚ

Ｆ ｏｚ ＝
６ηＬωＲＲ

２
Ｒ

ｈ２
ｏ ｘ， ｚ( )

∫１

－１
∫２π

０
Ｐｏｃｏｓθｄθｄｚ

ì

î

í

ï
ïï

ï
ïï

（１７）

Ｆｏ ＝ Ｆｏｘ ＋ Ｆｏｚ （１８）
式中： Ｆ ｉｘ、 Ｆ ｉｚ分别为内油膜沿 ｘ、 ｚ 方向的承载力；
Ｆ ｉ 为内油膜承载力； Ｆｏｘ、 Ｆｏｚ分别为外油膜沿 ｘ、 ｚ 方
向的承载力； Ｆｏ 为外油膜承载力。

内、 外油膜流量：

Ｑｉ ＝ ２ ωＪ ＋ ωＲ( ) ＲＪＬｃｉ ∫２π

０
－ Ｈ３

ｉ（θ，ｚ）
∂Ｐ ｉ

∂ｚ

æ

è
çç

ö

ø
÷÷

ｚ ＝ １

ｄθ

（１９）

Ｑｏ ＝ ２ωＲＲＲＬｃｏ ∫２π

０
－ Ｈ３

ｏ（θ，ｚ）
∂Ｐｏ

∂ｚ
æ

è
ç

ö

ø
÷

ｚ ＝ １

ｄθ （２０）

式中： Ｑｉ、 Ｑｏ 分别为内、 外油膜端泄流量。
内、 外油膜摩擦功耗：

Ψ ｉ ＝
η（ωＪ ＋ ωＲ）

２Ｒ２
Ｊ Ｌ

ｃｉ
∫１

－１
∫２π

０

Ｈ３
ｉ（θ，ｚ）
１２

∂Ｐ ｉ

∂θ
æ

è
ç

ö

ø
÷

２

＋é

ë
êê{

ＲＪ

Ｌ
æ

è
ç

ö

ø
÷

２ ∂Ｐ ｉ

∂ｚ

æ

è
çç

ö

ø
÷÷

２
ù

û

ú
ú
＋ β２

Ｈｉ（θ，ｚ）
} ｄθｄｚ （２１）

Ψｏ ＝
ηω２

ＲＲ
２
ＲＬ

ｃｏ
∫１

－１
∫２π

０

Ｈ３
ｏ（θ，ｚ）
１２

∂Ｐｏ

∂θ
æ

è
ç

ö

ø
÷

２

＋é

ë
êê{

ＲＲ

Ｌ
æ

è
ç

ö

ø
÷

２ ∂Ｐｏ

∂ｚ

æ

è
çç

ö

ø
÷÷

２
ù

û

ú
ú
＋ １

Ｈｏ（θ，ｚ）
} ｄθｄｚ （２２）

式中： ψｉ、 ψｏ 分别为内、 外油膜摩擦功耗。
２　 数值计算方法

求解流程如图 ３ 所示。

图 ３　 程序流程图

Ｆｉｇ ３　 Ｐｒｏｇｒａｍ ｆｌｏｗ ｃｈａｒｔ

其中压力收敛判据为

∑
ｍ

ｉ ＝ １
∑

ｎ

ｊ ＝ １
Ｐ（ｋ＋１）

ｉ， ｊ － Ｐ（ｋ）
ｉ， ｊ

∑
ｍ

ｉ ＝ １
∑

ｎ

ｊ ＝ １
Ｐ（ｋ＋１）

ｉ， ｊ

≤ １０ －４ （２３）
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　 　 浮环弹性变形量收敛判据为

∑
ｍ

ｉ ＝ １
∑

ｎ

ｊ ＝ １
δ（ｋ＋１）
ｉ， ｊ － δ（ｋ）

ｉ， ｊ

∑
ｍ

ｉ ＝ １
∑

ｎ

ｊ ＝ １
δ（ｋ＋１）
ｉ， ｊ

≤ １０ －３ （２４）

３　 计算结果及分析

浮环轴承的结构参数如表 １ 所示。

表 １　 主要尺寸

Ｔａｂｌｅ １　 Ｍａｉｎ ｄｉｍｅｎｓｉｏｎｓ

参数 数值

轴承长度 ｌ ／ ｍ ０．０１
浮环轴承内间隙 ｃｉ ／ ｍ ２×１０－５

浮环轴承外间隙 ｃｏ ／ ｍ ８×１０－５

轴颈半径 ＲＲ ／ ｍ ７．５×１０－３

浮环外径 ＲＪ ／ ｍ １．０１×１０－２

润滑油的黏度 η ／ （Ｐａ·ｓ） ０．０１２
浮环弹性模量 Ｅ ／ Ｐａ ２．１×１０９

浮环泊松比 ０．２９

３􀆰 １　 浮环最大弹性变形量

图 ４ 示出了轴颈转速分别为 １０ ０００、 ３０ ０００、
５０ ０００ ｒ ／ ｍｉｎ， 偏心率为 ０􀆰 １ ～ ０􀆰 ８ 时， 计算得到的浮

环最大弹性变形量。 可以看出， 随着转速的增加， 浮

环弹性变形量逐渐增加； 随着偏心率的增加， 浮环弹

性变形量也逐渐增加。 这是因为随着转速和偏心率的

增加， 油膜压力增大， 使得浮环受压力产生弹性变形

量增加。

图 ４　 不同转速下浮环最大弹性变形量

Ｆｉｇ ４　 Ｍａｘｉｍｕｍ ｅｌａｓｔｉｃ ｄｅｆｏｒｍａｔｉｏｎ ｏｆ ｆｌｏａｔｉｎｇ ｒｉｎｇ
ａｔ ｄｉｆｆｅｒｅｎｔ ｒｏｔａｔｉｎｇ ｓｐｅｅｄｓ

３􀆰 ２　 计入浮环弹性变形的轴承润滑特性

选取轴颈转速为 ５０ ０００ ｒ ／ ｍｉｎ 和偏心率为 ０􀆰 １ ～
０􀆰 ８， 对比分析计入浮环弹性变形对浮环轴承内、 外

油膜承载力、 端泄流量和摩擦功耗的影响。
图 ５ 和图 ６ 分别示出了浮环轴承在计入浮环弹性

变形和不计浮环弹性变形条件下， 内、 外油膜承载力

随偏心率的变化规律。 由图 ５ 可以看出， 计入浮环弹

性变形得到的内油膜承载力低于不计变形得到的内油

膜承载力， 说明浮环弹性变形降低了内油膜承载力。
由图 ６ 可以看出， 计入浮环弹性变形得到的外油膜承

载力高于不计变形得到的外油膜承载力， 说明浮环弹

性变形增加了外油膜承载力。 这是因为内油膜压力大

于外油膜压力， 浮环弹性变形量为正， 使得内油膜间

隙增加， 外油膜间隙减小， 从而降低了内油膜承载

力， 增加了外油膜承载力。 而随着偏心率的增大， 油

膜压力增大， 浮环弹性变形量也逐渐增加， 对油膜承

载力的影响也逐渐增加。 并且， 由于内油膜间隙小于

外油膜间隙， 使得浮环弹性变形对内油膜承载力的影

响较大。

图 ５　 计入和不计入浮环弹性变形下内油膜承载力

Ｆｉｇ ５　 Ｂｅａｒｉｎｇ ｃａｐａｃｉｔｙ ｏｆ ｉｎｎｅｒ ｏｉｌ ｆｉｌｍ ｗｉｔｈ ａｎｄ ｗｉｔｈｏｕｔ
ｃｏｎｓｉｄｅｒｉｎｇ ｅｌａｓｔｉｃ ｄｅｆｏｒｍａｔｉｏｎ ｏｆ ｆｌｏａｔｉｎｇ ｒｉｎｇ

图 ６　 计入和不计入浮环弹性变形下外油膜承载力

Ｆｉｇ ６　 Ｂｅａｒｉｎｇ ｃａｐａｃｉｔｙ ｏｆ ｏｕｔｅｒ ｏｉｌ ｆｉｌｍ ｗｉｔｈ ａｎｄ ｗｉｔｈｏｕｔ
ｃｏｎｓｉｄｅｒｉｎｇ ｅｌａｓｔｉｃ ｄｅｆｏｒｍａｔｉｏｎ ｏｆ ｆｌｏａｔｉｎｇ ｒｉｎｇ

图 ７ 和图 ８ 分别示出了浮环轴承在计入浮环弹性
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变形和不计浮环弹性变形条件下， 内、 外油膜端泄

流量随偏心率的变化规律。 由图 ７ 可以看出， 计入浮

环弹性变形得到的内油膜端泄流量低于不计变形得到

的内油膜端泄流量， 说明浮环弹性变形降低了内油膜

端泄流量。 由图 ８ 可以看出， 计入浮环弹性变形得到

的外油膜端泄流量高于不计变形得到的外油膜端泄流

量， 说明浮环弹性变形增加了外油膜端泄流量。 浮环

弹性变形对内、 外油膜端泄流量的影响随偏心率的增

加逐渐增大， 且浮环弹性变形对内油膜端泄流量的影

响较大。

图 ７　 计入和不计入浮环弹性变形下内油膜端泄流量

Ｆｉｇ ７　 Ｓｉｄｅｌｅａｋａｇｅ ｆｌｏｗ ｏｆ ｉｎｎｅｒ ｏｉｌ ｆｉｌｍ ｗｉｔｈ ａｎｄ ｗｉｔｈｏｕｔ
ｃｏｎｓｉｄｅｒｉｎｇ ｅｌａｓｔｉｃ ｄｅｆｏｒｍａｔｉｏｎ ｏｆ ｆｌｏａｔｉｎｇ ｒｉｎｇ

图 ８　 计入和不计入浮环弹性变形下外油膜端泄流量

Ｆｉｇ ８　 Ｓｉｄｅｌｅａｋａｇｅ ｆｌｏｗ ｏｆ ｏｕｔｅｒ ｏｉｌ ｆｉｌｍ ｗｉｔｈ ａｎｄ ｗｉｔｈｏｕｔ
ｃｏｎｓｉｄｅｒｉｎｇ ｅｌａｓｔｉｃ ｄｅｆｏｒｍａｔｉｏｎ ｏｆ ｆｌｏａｔｉｎｇ ｒｉｎｇ

图 ９ 和图 １０ 分别示出了浮环轴承在计入浮环弹

性变形和不计浮环弹性变形条件下， 内、 外油膜摩擦

功耗随偏心率的变化规律。 由图 ９ 可以看出， 计入浮

环弹性变形得到的内油膜摩擦功耗低于不计变形得到

的内油膜摩擦功耗， 说明浮环弹性变形降低了内油膜

摩擦功耗。 由图 １０ 可以看出， 计入浮环弹性变形和

不计变形得到的外油膜摩擦功耗几乎不变， 说明浮环

弹性变形对外油膜摩擦功耗影响可以忽略不计。 浮环

弹性变形对内油膜摩擦功耗的影响较大， 并且随偏心

率的增加逐渐增大。

图 ９　 计入和不计入浮环弹性变形下内油膜摩擦功耗

Ｆｉｇ ９　 Ｆｒｉｃｔｉｏｎ ｐｏｗｅｒ ｃｏｎｓｕｍｐｔｉｏｎ ｏｆ ｉｎｎｅｒ ｏｉｌ ｆｉｌｍ ｗｉｔｈ ａｎｄ
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图 １０　 计入和不计入浮环弹性变形下外油膜摩擦功耗

Ｆｉｇ １０　 Ｆｒｉｃｔｉｏｎ ｐｏｗｅｒ ｃｏｎｓｕｍｐｔｉｏｎ ｏｆ ｏｕｔｅｒ ｏｉｌ ｆｉｌｍ ｗｉｔｈ ａｎｄ
ｗｉｔｈｏｕｔ ｃｏｎｓｉｄｅｒｉｎｇ ｅｌａｓｔｉｃ ｄｅｆｏｒｍａｔｉｏｎ ｏｆ ｆｌｏａｔｉｎｇ ｒｉｎｇ

４　 结论

（１） 随转速和偏心率的增加， 浮环弹性变形量

逐渐增加。 浮环弹性变形对内油膜的影响较大。
（２） 浮环弹性变形降低了内油膜的承载力、 端

泄流量和摩擦功耗； 增加了外油膜的承载力、 端泄流

量， 对外油膜摩擦功耗影响较小。
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透明可拉伸的仿皮肤式摩擦纳米发电机研制成功
近年来， 随着柔性晶体管 ／ 集成电路、 可拉伸光电器件、 可折叠显示屏和电子皮肤等各种革命性功能产品的大量涌现，

柔性 ／ 可拉伸电子产品取得了飞速的发展。 这些产品对其供能设备则提出了更高的要求， 希望其具有相当的柔韧性和可拉伸

性。 然而， 鲜有能源器件可以同时实现柔韧性、 高透明度和可拉伸性。 另外， 市场不断增长的可穿戴电子产品和植入式电子

产品， 要求其供能设备除柔韧性和可拉伸性之外， 也需要同时具有良好的生物兼容性。
常规的电磁式发电机很难实现可拉伸性， 而近来快速发展的摩擦纳米发电机 （ＴＥＮＧ） 则可满足柔性电子设备的上述需

求。 近来报道的可拉伸摩擦纳米发电机主要是采用碳纳米管， 石墨烯， 银纳米线等导电网络增强的弹性体聚合物。 但是， 这

种材料的可拉伸性有限、 且难以实现高透光度。
在中科院北京纳米能源与系统研究所王中林院士和胡卫国研究员的共同指导下， 北京纳米能源与系统研究所蒲雄等研究

人员， 将弹性体和离子水凝胶相结合， 研制出了一种全新的仿皮肤式纳米摩擦发电机 （ＳＴＥＮＧ）， 该器件首次实现兼具高透

明度 （平均透光率， 可见光 ９６􀆰 ２％） 和超高可拉伸性 （单轴应变， １ １６０％）， 同时能够实现生物机械能收集、 触觉感知等

功能。 该工作为透明、 可拉伸能源设备和柔性电子皮肤的研究提供了一个全新的视角。
此 ＳＴＥＮＧ 能够产生高达 １４５ Ｖ 的开路电压， 瞬时功率密度为 ３５ ｍＷ／ ｍ２。 ＳＴＥＮＧ 具有广阔的市场前景， 由于材料选用

的是生物兼容性好的水凝胶， 它可以直接粘附在人体的皮肤上， 驱动许多可穿戴电子产品， 如 ＬＥＤ、 电子手表等。 该研究

首次提出了一种具有超高可拉伸性和透明度的 ＳＴＥＮＧ， 由于透明度高不会干扰光学信息的传递， 同时兼具能量收集和触摸

感知， 因此在智能人造皮肤， 自驱动软体机器人， 柔性显示屏和可穿戴电子设备中有潜在的应用价值。
（来源： 中国科学院北京纳米能源与系统研究所）
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金属存在下聚 α－烯烃基础油热氧化衰变性能结构对比分析∗
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摘要： 借助高温氧化模拟加速装置， 模拟金属存在下聚 α－烯烃 （ＰＡＯ） 航空润滑油基础油高温工作环境， 对比

分析添加金属 Ｃｕ 前后油样的外观、 黏度和酸值变化， 利用 ＧＣ ／ ＭＳ 检测不同温度下油样的微观组成， 并根据物质结构

分析 ＰＡＯ 理化性能变化的原因。 结果表明： 金属 Ｃｕ 加速了 ＰＡＯ 的高温裂解， 产生了某些生色化合物， 加速了油品的

氧化变质， 使油品黏度降低， 并生成了酸性物质使油品酸值增加； ＧＣ ／ ＭＳ 分析结果表明， 金属 Ｃｕ 的存在会加速 ＰＡＯ
的氧化和裂解， 产生碳数更少的烃分子， 也促进含双键的不饱和烃、 含氧化合物等物质的生成， 在宏观上使油样运动

黏度降低、 酸值增大和颜色加深。
关键词： 聚 α－烯烃； 热氧化衰变； ＧＣ ／ ＭＳ； 基础油
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　 目前， 航空润滑油常用聚 α－烯烃 （ＰＡＯ） 和酯

类油作为基础油， 其中 ＰＡＯ 以其优越的黏温性、 低

温性、 热安定性和氧化安定性等， 常用于军用润滑油

中［１］。 然而在现役某型三代战机发动机中发现， 其主

润滑油会不同程度地出现黏度变稀、 酸值增大、 颜色

发黑等现象［２］。 研究发现， 除了油品结构组成等内部

因素， 温度、 金属和氧气接触面积等工作环境对润滑

油性能衰变影响密切。 其中， 温度是航空润滑油热氧

化衰变的主要因素［３－４］， 尤其是在高温环境下润滑油

与金属材料表面接触时， 油品容易发生强烈的氧化、
裂解和聚合等化学变化［５－９］， 将严重影响油品寿命。
经检测发现， 使用后的润滑油常常含有 Ｃｕ、 Ｆｅ 等金

属元素［１０－１１］， 因此， 开展金属存在下航空润滑油的

热氧化衰变规律研究具有重要意义。
本文作者以航空润滑油基础油 ＰＡＯ 为实验用油，

研究了不同温度下金属 Ｃｕ 对油样外观、 黏度、 酸值

的影响， 利用气象色谱－质谱联用技术 （ＧＣ ／ ＭＳ） 分

析了油样组成结构变化情况， 并分析了 ＰＡＯ 结构组

成与其理化性能变化的关联性， 为改善油品使用性能



和准确制定换油时间提供理论和技术指导， 对提高航

空润滑油和发动机匹配性具有一定的参考作用。
１　 实验部分

１􀆰 １　 实验材料和设备

实验材料： 聚 α－烯烃 （ＰＡＯ） 基础油， 某油料

研究所提供； 金属 Ｃｕ 片， 规格 １７ ｍｍ×１２ ｍｍ×１ ｍｍ，
依据 ＳＨ⁃Ｔ０１９６ 《润滑油抗氧化安定性测定法》、 ＳＨ⁃
Ｔ０４５０ 《合成油氧化腐蚀测定法》、 ＧＪＢ５６３⁃１９８８ 《轻
质航空润滑油腐蚀和氧化安定性测定法 （金属片

法） 》 以及 ＧＪＢ４９９⁃１９８８ 《航空涡轮发动机润滑剂腐

蚀性和氧化安定性测定法》 等标准中关于金属种类

和尺寸的要求， 结合实际实验情况制作 Ｃｕ 片。
实验设备： ＫＣＦ Ｄ０５⁃３０ 型高温氧化模拟加速装

置 （容积 ５００ ｍＬ； 设计压力 ３２ ＭＰａ， 最高使用压力

２７ ＭＰａ； 设计温度 ４５０ ℃， 最高使用温度 ４００ ℃； 磁

力搅拌， 最高搅拌转速 １ １００ ｒ ／ ｍｉｎ， 加热功率 ２
ｋＷ）， 烟台松岭公司生产； ＤＫＹ⁃３０１Ｂ 石油产品运动

黏度测定仪， 大连凯博仪器有限公司生产； ＳＱ⁃６００
全自动电位滴定仪， 北京晟欣成科技有限公司生产；
Ａｇｉｌｅｎｔ ６８９０Ｎ ／ Ｄ５９７３ 型气相色谱 ／ 质谱联用仪， 美国

Ａｇｉｌｅｎｔ 公司生产。
１􀆰 ２　 高温氧化模拟实验

先用碳化硅砂纸打磨金属 Ｃｕ 片， 用滤纸擦去表

面的金属屑与瑕疵， 打磨好后浸润在异辛烷溶剂中，
贮存备用； 称取 ３５ ｇ 油样加入高温氧化模拟加速装

置中， 从异辛烷洗涤溶剂中取出 Ｃｕ 片， 用脱脂棉擦

去表面上的溶剂后， 浸入油样中； 依据发动机运转一

般温度和极限温度， 分别设定实验温度为 １８０、 ２００、
２３０、 ２６０、 ３００ ℃， 在 ８００ ｒ ／ ｍｉｎ 搅拌转速下使油样

在不同温度下反应 ２ ｈ； 反应结束后将高压釜置于冰

水浴中冷却至室温， 取出高压釜中的反应油样进行检

测。 同时， 设置不加 Ｃｕ 片的对照实验组， 在相同条

件下进行实验。 表 １ 给出了不同温度的实验油样的

编号。

表 １　 不同温度的实验油样的编号

Ｔａｂｌｅ １　 Ｔｈｅ ｔｅｓｔ ｏｉｌ ｓａｍｐｌｅ ｎｕｍｂｅｒ ｕｎｄｅｒ ｄｉｆｆｅｒｅｎｔ
ｔｅｍｐｅｒａｔｕｒｅ

实验油样 原样 １８０ ℃ ２００ ℃ ２３０ ℃ ２６０ ℃ ３００ ℃
ＰＡＯ Ｐ０ Ｐ１ Ｐ２ Ｐ３ Ｐ４ Ｐ５

ＰＡＯ＋Ｃｕ ＰＣ０ ＰＣ１ ＰＣ２ ＰＣ３ ＰＣ４ ＰＣ５

１􀆰 ３　 运动黏度测定

按照 ＧＢ ／ Ｔ ２６５ （ＡＳＴＭ Ｄ４４５）， 对不同温度下实

验油样 ４０ ℃运动黏度进行测定。

１􀆰 ４　 酸值测定

按照 ＧＢ ／ Ｔ ７３０４⁃２０００ （２００４） 《石油产品和润滑

剂酸值测定法 （电位滴定法） 》， 测定不同温度下高

温反应后油样的酸值。
１􀆰 ５　 气相色谱 ／ 质谱联用技术 （ＧＣ ／ ＭＳ） 分析

气相色谱 ／ 质谱联用实验条件： 石英毛细管柱

ＨＰ⁃５ＭＳ， 流动相载气为 Ｈｅ， 流速为 １􀆰 ０ ｍＬ ／ ｍｉｎ， 分

流比为 ２０ ∶ １， 离子化电压为 ７０ ｅＶ， ＥＩ 源， 离子源

温度为 ２３０ ℃， 进样口温度为 ２５０ ℃， 质量扫描范围

为 ３３～５００ ａｍｕ。 根据 ＰＢＭ 法与 ＮＩＳＴ０５ａ 标准谱库化

合物数据检索鉴定化合物， 用化合物标准 ＮＩＳＴ０５ａ 谱

图库对比分析检测每一个化合物， 根据置信度或相似

度确定化合物的结构， 并结合化合物的气相色谱出峰

时间、 分子离子峰或者特征离子峰、 主要离子峰和同

位素峰等信息进行分析， 确定每一个化合物的结构。
２　 结果与讨论

２􀆰 １　 金属 Ｃｕ 对油样颜色的影响

通过高温氧化模拟加速实验， 比较有无金属催化

作用时 ＰＡＯ 基础油颜色的变化。 研究表明， 无金属

催化作用时， ＰＡＯ 基础油在 １８０ 和 ２００ ℃下颜色未发

生明显变化， 保持无色透明状态， 油样颜色只有在

３００ ℃时才会较明显地呈现黄色， 并且可见痕量的黑

色固体颗粒沉积在瓶底。 而在反应釜中加入金属 Ｃｕ
片后， ＰＡＯ 油样颜色变化相对显著， 在 １８０ ℃ 下

ＰＡＯ 油样微呈黄色， ２００ ℃颜色加深， 黄色已比较明

显， 且略显浑浊； 之后随着温度上升， 油品的颜色进

一步加深， ２３０ ℃时变黄更加明显， 与没有 Ｃｕ 作用

的油样颜色差异显著。 综合比较金属 Ｃｕ 高温反应后

的颜色衰变不难发现， 随着温度升高， 油样可能裂解

成某些生色化合物， 金属 Ｃｕ 在航空润滑油高温衰变

中发挥显著的催化加速作用。
２􀆰 ２　 金属 Ｃｕ 对油样运动黏度的影响

润滑油通常会在高温环境中出现 “变稀” 现象，
如图 １ 所示， 随着温度的升高， ＰＡＯ 的 ４０ ℃运动黏

度下降， 并且温度越高， 下降幅度越大， 说明高温会

造成润滑油的黏度衰变。 在反应温度低于 ２３０ ℃时，
无论是否加入金属 Ｃｕ， ＰＡＯ 基础油的运动黏度未发

生明显变化。 其中， 未加入金属 Ｃｕ 的油样运动黏度

略微下降， 由 １７􀆰 ９４ ｍｍ２ ／ ｓ 降低到 １７􀆰 ２３ ｍｍ２ ／ ｓ， 变

化幅度仅为 ３􀆰 ９６ ％； 而加入 Ｃｕ 片后油样黏度呈略微

上升趋势， 由 １７􀆰 ９４ ｍｍ２ ／ ｓ 升高到 １８􀆰 ４３ ｍｍ２ ／ ｓ， 变

化幅度仅为 ２􀆰 ７３ ％。 但当反应温度高于 ２３０ ℃ 后，
ＰＡＯ 黏度下降幅度突变剧烈， 尤其是加入 Ｃｕ 片的油

样降幅最为明显， 在 ２６０ ℃时， 加 Ｃｕ 和未加 Ｃｕ 的油

样的运动黏度降幅分别为 ３４􀆰 ４ ％和 １９􀆰 ８ ％， 这表明
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Ｃｕ 的存在使黏度衰减幅度提高了 １４􀆰 ６ ％， 说明金属

Ｃｕ 加速了油品的氧化变质； 在反应温度达到 ３００ ℃
后， 未加入金属 Ｃｕ 和加入 Ｃｕ 的油样的运动黏度降

幅分别达到了 ５３􀆰 ９ ％和 ５９􀆰 ９ ％。 高温下 ＰＡＯ 的长侧

链梳状结构被破坏， 产生了分子质量相对较低的物

质， 分子之间的色散力减小， 宏观表现之一为黏度降

低， 且在金属 Ｃｕ 作用下， 加速了 ＰＡＯ 的氧化变质。

图 １　 不同温度下油样 ４０ ℃运动黏度变化曲线

Ｆｉｇ １　 Ｖａｒｉａｔｉｏｎ ｏｆ ｏｉｌ ｓａｍｐｌｅｓ’ ｋｉｎｅｍａｔｉｃ ｖｉｓｃｏｓｉｔｙ ａｔ ４０ ℃ ｕｎｄｅｒ
ｄｉｆｆｅｒｅｎｔ ｒｅａｃｔｉｏｎ ｔｅｍｐｅｒａｔｕｒｅ

２􀆰 ３　 金属 Ｃｕ 对油样酸值的影响

图 ２ 对比了不同条件下 ＰＡＯ 高温实验后的酸值

变化情况， 总体上看， 无论是否加 Ｃｕ， 油品酸值会

随着反应温度的升高而增大， 说明温度加速了 ＰＡＯ
的氧化变质。

图 ２　 不同温度下油样酸值变化曲线

Ｆｉｇ ２　 Ｖａｒｉａｔｉｏｎ ｏｆ ｏｉｌ ｓａｍｐｌｅｓ’ ａｃｉｄ ｖａｌｕｅ ｕｎｄｅｒ ｄｉｆｆｅｒｅｎｔ
ｒｅａｃｔｉｏｎ ｔｅｍｐｅｒａｔｕｒｅ

在 ２００ ℃前， 加 Ｃｕ 与不加 Ｃｕ 油品的酸值相差不

大； ２００ ℃之后， 加 Ｃｕ 油品的酸值增大趋势明显大

于未加 Ｃｕ 油品。 在 ２６０ ℃高温下， 未加 Ｃｕ 油样的酸

值升高了 ０􀆰 ４３４ ｍｇ ／ ｇ （以 ＫＯＨ 计）， 加 Ｃｕ 后油样的

酸值升高了 ０􀆰 ４７８ ｍｇ ／ ｇ （以 ＫＯＨ 计）， 这表明在金

属作用下酸值提高了 １０􀆰 １ ％； 而在 ２６０ ℃后， 两者

酸值增长速率都有所下降， 体系可能发生了其他相应

反应， 如在 ３００ ℃高温下， 在金属作用下酸值仅提高

了 ５􀆰 １ ％。 上述结果表明， 金属 Ｃｕ 加速了 ＰＡＯ 的氧

化， 生成了酸性物质从而提高了油品的酸值。
２􀆰 ４　 ＧＣ ／ ＭＳ 分析

通常来看， 物质的分子结构难以承受持续上升的

高温， 当温度达到一定极限时， 物质结构会被破坏，
性能也会相应衰减。 气相色谱－质谱联用技术 （ＧＣ ／
ＭＳ） 是鉴定有机化合物常用的可分离分析手段， 可

以提供所测组分的结构信息， 也是分析样品中热稳

定、 低极性和易挥发的有机化合物常用的方法。 通过

分析金属存在下 ＰＡＯ 高温衰变后分子结构与组成，
可揭示基础油高温衰变所经历的微观变化。

图 ３ 是 ＰＡＯ 添加金属 Ｃｕ 片前后高温氧化衰变

ＧＣ ／ ＭＳ 图， 表 ２ 和图 ４ 归纳统计了 ＰＡＯ 在有无金属

Ｃｕ 的环境中衰变产物的种类分布、 相对含量及对比

情况。 可以发现， 在有金属 Ｃｕ 存在的环境中， 小分

子量的峰不仅数目更多， 谱图峰的峰高更高， 峰面积

也更大， 说明金属 Ｃｕ 催化加剧了 ＰＡＯ 分子的裂解，
分子结构严重破坏。 在无金属 Ｃｕ 的环境中， ＰＡＯ 高

温氧化衰变共鉴定出 ８８ 种化合物， 包括 １３ 种正构烷

烃、 ２５ 种异构烷烃、 ４７ 种烯烃和醛、 醇、 酯等 ３ 种

其他化合物； 而加 Ｃｕ 之后发现了 １０８ 种化合物， 分

别为 １９ 种正构烷烃、 ３４ 种异构烷烃、 ５０ 种烯烃以及

醛、 醇、 酯、 酸等 ５ 种非烃类化合物。 特别是当温度

达到 ２６０ ℃ 以上时， ＰＡＯ 衰变程度急剧增加， 在有

金属 Ｃｕ 的催化作用下， 各反应产物种类和相对含量

极大增加， 分子结构的变化更加突出， 分子量较小的

正构烷烃、 异构烷烃和烯烃种类和含量的增大直接导

致了油品运动黏度的降低， 烯烃和酯类等助色、 生色

化合物的生成使油品颜色加深； 另外， ＰＡＯ 在高温

氧化衰变过程中产生了醛、 酮和酸等非烃类化合物，
也使油品酸值增大。 由此可见， 金属在基础油高温衰

变的过程中， 既推动了烃类链状结构的进一步断裂，
产生碳数更少的烃分子， 也促进含双键的不饱和烃、
含氧化合物等生色物质的生成， 生成碳数更低以及生

色物质， 在宏观上使油样的运动黏度降低、 酸值增大

和颜色加深。

７９２０１７ 年第 ７ 期 彭显才等： 金属存在下聚 α－烯烃基础油热氧化衰变性能结构对比分析



图 ３　 添加金属 Ｃｕ 前后 ＰＡＯ 的总离子流色谱对比图

Ｆｉｇ ３　 Ｔｈｅ ｃｏｎｔｒａｓｔ ｏｆ ｉｏｎ ｃｈｒｏｍａｔｏｇｒａｍ ｏｆ ＰＡＯ ｂｅｆｏｒｅ ａｎｄ ａｆｔｅｒ ａｄｄｉｎｇ ｃｏｐｐｅｒ

表 ２　 ＰＡＯ 高温反应油样中各化合物的相对含量

Ｔａｂｌｅ ２　 Ｒｅｌａｔｉｖｅ ｃｏｎｔｅｎｔ ｏｆ ｔｈｅ ｃｏｍｐｏｕｎｄｓ ｉｎ ＰＡＯ ａｆｔｅｒ ｒｅａｃｔｉｏｎ ａｔ ｄｉｆｆｅｒｅｎｔ ｔｅｍｐｅｒａｔｕｒｅ

样品编号
　 　 　 正构烷烃　 　 　 　
种类数 相对含量 ｗ ／ ％

　 　 　 异构烷烃　 　 　 　
种类数 相对含量 ｗ ／ ％

　 　 　 　 烯烃　 　 　 　 　
种类数 相对含量 ｗ ／ ％

　 　 　 其他化合物　 　 　
种类数 相对含量 ｗ ／ ％

Ｐ１ ２ ０．０５２ ４ ０．２３７ ５ ０．１４５ ０ ０

Ｐ２ ５ ０．０５４ ４ ０．２４４ ５ ０．１７４ ０ ０

Ｐ３ ６ ０．１１６ ４ ０．２７８ ６ ０．２０１ ０ ０

Ｐ４ １２ ０．３０８ １０ ０．３１２ ２１ ０．４３９ ２ ０．３７２

Ｐ５ １３ ８．３０７ ２５ ３．５７９ ４７ ９．９５２ ３ ０．５９８

ＰＣ１ ５ ０．０９７ １２ ０．６８７ ９ ０．２２１ ０ ０

ＰＣ２
７ ０．１３６ １６ ０．７５８ １８ ０．２７６ ０ ０

ＰＣ３ ９ ０．２４１ １５ ０．８９３ ２５ ０．３５８ １ ０．０６９

ＰＣ４ １３ ４．７７４ ２６ ２．２７７ ４１ ５．９９２ ３ ０．８７６

ＰＣ５ １９ ９．８３５ ３４ ６．４２４ ５０ １２．６３ ５ １．２８３
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图 ４　 添加金属 Ｃｕ 前后 ＰＡＯ 高温氧化衰变的产物组分

分布对比

Ｆｉｇ ４　 Ｔｈｅ ｃｏｎｔｒａｓｔ ｏｆ ｃｏｍｐｏｓｉｔｉｏｎ ｄｉｓｔｒｉｂｕｔｉｏｎ ｏｆ ｔｈｅ ｏｘｉｄａｔｉｏｎ
ｄｅｃａｙ ｐｒｏｄｕｃｔｓ ｏｆ ＰＡＯ ｂｅｆｏｒｅ ａｎｄ ａｆｔｅｒ ａｄｄｉｎｇ ｃｏｐｐｅｒ

３　 结论

（１） 无金属 Ｃｕ 时， ＰＡＯ 油样仅在 ３００ ℃时才会

明显变黄， 而在金属 Ｃｕ 存在下， ＰＡＯ 油样颜色加深

更快， ２３０ ℃后颜色变黄较明显， 且略显浑浊， 说明

金属 Ｃｕ 加速了 ＰＡＯ 的高温裂解， 产生了某些生色化

合物。
（２） 金属 Ｃｕ 存在下加速了油品的氧化变质， 使

油品黏度降低； 金属 Ｃｕ 加速了 ＰＡＯ 的氧化， 生成了

酸性物质从而提高了油品的酸值。
（２） ＧＣ ／ ＭＳ 分析结果表明， 在有金属 Ｃｕ 存在的

环境中， 小分子量的峰不仅数目更多， 谱图峰的峰高

更高， 峰面积也更大， 说明金属 Ｃｕ 催化加剧了 ＰＡＯ
分子的裂解， 分子结构严重破坏； 加 Ｃｕ 之后生产的

化合物种类增多， 多为正构烷烃、 异构烷烃、 烯烃以

及酮、 酸、 酯等非烃类化合物， 说明金属 Ｃｕ 在 ＰＡＯ
高温衰变过程中， 既推动了烃类链状结构的进一步断

裂， 产生碳数更少的烃分子， 也促进含双键的不饱和

烃、 含氧化合物等生色物质的生成， 在宏观上使油样

运动黏度降低、 酸值增大和颜色加深。
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摘要： 以膨润土为催化剂合成大豆油 （ＳＯ） 基高黏度聚合油， 同时在 ＳＯ 中加入桐油 （ＴＯ）， 考察 ＴＯ 对聚合反

应的影响， 并研究 ＳＯ 和 ＴＯ 合成的植物油基 ＳＴＯ 聚合油的理化性能及摩擦学特性。 结果表明， 聚合 ＳＯ 的最优条件

为： 膨润土催化剂和助催化剂 ＬｉＣｌ 的质量分数分别为 ６％和 ０􀆰 ６％， 反应温度为 ３０５ ℃， 反应时间为 ６ ｈ； ＴＯ 脂肪酸中

含有的共轭三烯酸为 Ｄｉｅｌｓ⁃Ａｌｄｅｒ 反应提供了二烯体， 促进了 ＳＴＯ 聚合反应， 缩短产物达到所需黏度的时间； ＳＴＯ 聚合

油的黏度指数与低温流动性能均优于同黏度级别矿物油， 承载能力和抗磨性能高于同黏度级别矿物油， 在低于 ２９４ Ｎ
载荷条件下减摩性能优于同黏度级别矿物油。
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ｂｅｎｔｏｎｉｔｅ．Ｔｕｎｇ ｏｉｌ（ＴＯ） ｗａｓ ａｄｄｅｄ ｉｎｔｏ ＳＯ ａｎｄ ｔｈｅ ｅｆｆｅｃｔ ｏｆ ＴＯ ｏｎ ｔｈｅ ｐｏｌｙｍｅｒｉｚａｔｉｏｎ ｒｅａｃｔｉｏｎ ｗａｓ ｓｔｕｄｉｅｄ．Ｔｈｅ ｐｈｙｓｉｃａｌ
ａｎｄ ｃｈｅｍｉｃａｌ ｐｒｏｐｅｒｔｉｅｓ ｏｆ ｖｅｇｅｔａｂｌｅ ｏｉｌ ｂａｓｅｄ ｐｏｌｙｍｅｒｉｚａｔｉｏｎ ｏｉｌ ｆｒｏｍ ＳＯ ａｎｄ ＴＯ ｗｅｒｅ ｓｔｕｄｉｅｄ．Ｔｈｅ ｒｅｓｕｌｔｓ ｓｈｏｗ ｔｈａｔ ｔｈｅ
ｏｐｔｉｍａｌ ｃｏｎｄｉｔｉｏｎｓ ｏｆ ＳＯ ｐｏｌｙｍｅｒｉｚａｔｉｏｎ ａｒｅ ｔｈａｔ ｔｈｅ ｍａｓｓ ｆｒａｃｔｉｏｎ ｏｆ ｂｅｎｔｏｎｉｔｅ ｃａｔａｌｙｓｔ ａｎｄ ＬｉＣｌ ｃｏｃａｔａｌｙｓｔ ｉｓ ６％ ａｎｄ ６％，
ｒｅｓｐｅｃｔｉｖｅｌｙ，ｔｈｅ ｒｅａｃｔｉｏｎ ｔｅｍｐｅｒａｔｕｒｅ ａｎｄ ｔｉｍｅ ｉｓ ３０５ ℃ａｎｄ ６ ｈ．Ｔｈｅ ｃｏｎｊｕｇａｔｅｄ ｔｒｉｅｎｅ ａｃｉｄ ｃｏｎｔａｉｎｅｄ ｉｎ ｔｈｅ ｆａｔｔｙ ａｃｉｄ ｏｆ
ＴＯ ｃａｎ ｐｒｏｍｏｔｅ ｔｈｅ ｐｏｌｙｍｅｒｉｚａｔｉｏｎ ｏｆ ＳＴＯ ａｎｄ ｓｈｏｒｔｅｎｓ ｔｈｅ ｔｉｍｅ ｔｈａｔ ｔｈｅ ｐｏｌｙｍｅｒｉｚｅｄ ｏｉｌ ｒｅａｃｈｅｓ ｔｈｅ ｄｅｓｉｒｅｄ ｖｉｓｃｏｓｉｔｙ．
Ｃｏｍｐａｒｅｄ ｗｉｔｈ ｔｈｅ ｍｉｎｅｒａｌ ｏｉｌｓ ｗｉｔｈ ｔｈｅ ｓａｍｅ ｖｉｓｃｏｓｉｔｙ ｇｒａｄｅ，ＳＴＯ ｐｏｌｙｍｅｒｉｚａｔｉｏｎ ｏｉｌ ｈａｓ ｂｅｔｔｅｒ ｖｉｓｃｏｓｉｔｙ ｉｎｄｅｘ ａｎｄ ｌｏｗ
ｔｅｍｐｅｒａｔｕｒｅ ｆｌｏｗ ｐｅｒｆｏｒｍａｎｃｅ，ｈｉｇｈｅｒ ｃａｒｒｙｉｎｇ ｃａｐａｃｉｔｙ ａｎｄ ｂｅｔｔｅｒ ａｎｔｉ⁃ｗｅａｒ ｐｅｒｆｏｒｍａｎｃｅ，ａｎｄ ａ ｍｏｒｅ ｓｕｐｅｒｉｏｒ ｆｒｉｃｔｉｏｎ⁃ｒｅ⁃
ｄｕｃｉｎｇ ｐｅｒｆｏｒｍａｎｃｅ ａｔ ｔｈｅ ｌｏａｄ ｏｆ ｌｅｓｓ ｔｈａｎ ２９４ Ｎ．

Ｋｅｙｗｏｒｄｓ：ｂｅｎｔｏｎｉｔｅ；ｓｏｙｂｅａｎ ｏｉｌ；ｔｕｎｇ ｏｉｌ；ｐｏｌｙｍｅｒｉｚａｔｉｏｎ；ｔｒｉｂｏｌｏｇｉｃａｌ ｐｒｏｐｅｒｔｉｅｓ

　 以石油为原料的矿物油基润滑油， 一方面受到石

油资源趋于短缺的限制， 另一方面其难以降解进入环

境后容易造成污染， 因此开发新型的可降解的润滑油

基础油具有重要的意义。 植物油作为环境友好的可再

生资源受到广泛关注。 植物油分子中的长脂肪酸链及

其含氧酯基结构， 使其具有优良的减摩性能； 但植物

油运动黏度范围较窄、 低温流动性差， 且分子中含有

不饱和双键易被氧化， 从而影响了它的使用。 为此，
对植物油进行化学改性以制备环境友好型润滑油， 受

到国内外研究者越来越多的关注。 ＥＲＨＡＮ 等［１］ 以大

豆油为原料， 通过环氧化方法制备的润滑油表现出优

良的低温流动性， 较好的热稳定性以及抗磨减摩性

能。 ＬＡＴＨＩ 和 ＭＡＴＴＩＡＳＳＯＮ［２］采用环氧异构酯化的方

法合成了可生物降解的植物油润滑油。 徐玉玲等［３］以

菜籽油和正丁醇为原料， 以酯交换结合环氧化的方法

合成环氧脂肪酸丁酯， 提高了其抗氧化能力和抗磨性

能。 李清华等［４］采用环氧化结合异构酯化的方法对豆

油进行改性， 合成了摩擦学性能优于 １５０ＢＳ 的高黏度

化学 改 性 油。 ＭＩＨＡＩＬ 和 ＺＯＲＡＮ［５］、 ＩＯＮＥＳＣＵ 和

ＰＥＴＲＯＶＩＣ［６］以豆油为原料以超强酸为催化剂得到了

高黏度的聚合油。 ＲＡＤＬＯＶＥ 等［７］ 以豆油和亚麻油为

原料研究镍负载碳催化剂对植物油聚合反应的影响。
ＢＩＳＷＡＳ 等［８］研究了微波辐射对大豆油黏度及润滑性



能的影响。 ＺＨＡＯ 等［９－１０］以豆油为原料在氩气等离子

体作用下合成了高黏度的环境友好型润滑油。 ＫＯ⁃
ＳＴＥＲ 等［１１］研究了蒙脱土聚合油酸的反应工艺。

我国膨润土的储量世界第一位， 占世界总量的

６０％， 目前膨润土年产量已超过 ３５０ 万 ｔ。 膨润土价

格便宜且无毒， 具有广泛的应用前景。 祝广山等［１２］

利用响应面方法优化了膨润土催化脂肪酸甲酯合成二

聚酸甲酯的工艺参数。 陆向红等［１３］ 研究了酸化膨润

土催化油酸合成二聚酸的反应工艺。 本文作者以膨润

土为催化剂合成高黏度的植物油基聚合油。 考虑到我

国是桐油生产大国， 每年桐油产量占世界总量的

８０％， 实验以大豆油 （Ｓｏｙｂｅａｎ Ｏｉｌ， ＳＯ） 为原料， 加

入桐油 （Ｔｕｎｇ Ｏｉｌ， ＴＯ） 制备 ＳＴＯ 混合油， 以膨润土

为催化剂催化合成高黏度聚合油， 并研究植物油基

ＳＴＯ 聚合油的理化性能及摩擦学特性。
１　 实验方法

１􀆰 １　 实验原料与试剂

实验所用的植物油为大豆油 （ ＳＯ） 和桐油

（ＴＯ）， ＳＯ 由上海良友海狮油脂实业有限公司提供，
ＴＯ 产地为贵州罗甸， 以 ＳＯ 为原料加入一定量的 ＴＯ
制得 ＳＴＯ 混合原料油。 采用 Ａｇｉｌｅｎｔ 公司 ＧＣ７８９０Ａ⁃
ＭＳ５９７９Ｃ 型气相色谱－质谱联用仪 （ＧＣ－ＭＳ） 分析通

过酯交换反应测定 ＳＯ 和 ＴＯ 的甲酯的组成。 矿物基

润滑油 １５０ＢＳ 和 １７５ＢＳ 为工业品基础油， 聚合反应中

采用的催化剂为膨润土 （工业品）， 助催化剂为氯化

锂 （分析纯）。
１􀆰 ２　 膨润土催化聚合植物油方法

称取一定量植物油、 催化剂膨润土、 助催化剂氯

化锂及沸石， 加入带有温度计、 搅拌器和氮气通入装

置的 ２５０ ｍＬ 四口烧瓶中， 在氮气保护下加热到所需

温度， 并开始计时， 反应一定时间后， 将产物冷却至

７０ ℃左右， 趁热过滤除去固体催化剂得到植物油聚

合产物。
１􀆰 ３　 聚合产物的性质测定方法

采用 ＡＳＴＭ Ｄ４４５ 方法测定原料油和聚合产物在

运动黏度 （４０、 １００ ℃）； 采用 ＡＳＴＭ Ｄ２２７０ 方法测

定油样的黏度指数 （ＶＩ）； 油样的倾点和碘值分别采

用 ＡＳＴＭ Ｄ９７ 和 ＩＳＯ ３ ９６１ ∶ １ ９９６ 测定。
１􀆰 ４　 聚合产物的润滑性能试验方法

采用 ＭＳ⁃８００ 型机械式四球磨损试验机 （厦门四

球机厂生产） 测定样品的极压性能、 抗磨性能和减

摩性能。 所用钢球为上海钢球厂生产的 ＧＣｒ１５ 二级钢

球 （直径 １２􀆰 ７ ｃｍ； 硬度 ＨＲＣ ５９ ～ ６１）。 按照 ＧＢ
３１４２－８２ 方法测定润滑油的最大无卡咬负荷即极压性

能 （ｐＢ 值）， 测试条件为： 转速 １４５０ ｒ ／ ｍｉｎ， 磨损时

间 １０ ｓ。 按照 ＧＢ ／ Ｔ ３１４０－９０ 方法测定样品的抗磨性

能， 测试载荷分别为 ９８、 １９６ 、 ２９４、 ３９２ Ｎ， 测试条

件为： 转速 １ ４５０ ｒ ／ ｍｉｎ， 磨损时间 ３０ ｍｉｎ。 利用光学

读数显微镜测出 ３ 个下试球的平均磨斑直径 （ＷＳＤ，
±０． ０１ ｍｍ）。 摩擦因数由摩擦扭矩测定仪测得的摩

擦扭矩间接算出， 作为评定样品的减摩性能。
２　 结果与讨论

２􀆰 １　 反应条件对 ＳＯ 聚合反应的影响

２􀆰 １􀆰 １　 膨润土催化剂用量的影响

在助催化剂 ＬｉＣｌ 用量为 ０􀆰 ６％ （质量分数）， 反

应温度为 ３０５ ℃， 反应时间为 ５ ｈ 的条件下， 考察膨

润土催化剂用量对大豆油 ＳＯ 聚合产物 ４０ ℃黏度的

影响。
由图 １ 可以看出， 当膨润土催化剂加入量较少

时， ＳＯ 聚合产物的 ４０ ℃黏度随着催化剂加入量的增

加而显著提高， 如催化剂质量分数由 ２％增加至 ６％，
ＳＯ 聚合产物 ４０ ℃ 黏度由 ２６８ ｍｍ２ ／ ｓ 增加至 ４５８
ｍｍ２ ／ ｓ。 这是由于膨润土含有 Ｂ 酸和 Ｌ 酸 ２ 种酸中

心， Ｌ 酸能够催化体系中非共轭亚油酸生成共轭的亚

油酸， 而 Ｂ 酸则能够使共轭亚油酸产生亚油酸的碳

正离子， 其有助于不饱和脂肪酸聚合反应的发生， 因

此膨润土能够促进 ＳＯ 的聚合反应［１４］。 当膨润土催化

剂质量分数达到 ６％后， 继续增加催化剂用量 ＳＯ 聚

合产物 ４０ ℃黏度变化较小， 这可能是由于膨润土与

ＳＯ 分子结合的缘故［１２］。 因此膨润土催化剂的最佳用

量为 ６％ （质量分数）。

图 １　 催化剂用量对 ＳＯ 聚合产物 ４０ ℃黏度的影响

Ｆｉｇ １　 Ｔｈｅ ｅｆｆｅｃｔ ｏｆ ｃａｔａｌｙｓｔｓ ａｍｏｕｎｔ ｏｎ ｐｏｌｙｍｅｒｉｚａｔｉｏｎ
ｐｒｏｄｕｃｔｓ’ ｖｉｓｃｏｓｉｔｙ ａｔ ４０ ℃

２􀆰 １􀆰 ２　 助催化剂用量的影响

在催化剂用量为 ６％ （质量分数）， 反应温度为

３０５ ℃， 反应时间为 ５ ｈ 条件下， 考察助催化剂 ＬｉＣｌ
用量对 ＳＯ 聚合产物 ４０ ℃黏度的影响。

由图 ２ 可以看出， 当 ＬｉＣｌ 加入量较少时， ＳＯ 聚

合产物的 ４０ ℃黏度随着助催化剂用量的增加而明显

增加， 如 ＬｉＣｌ 质量分数由 ０ 增至 ０􀆰 ６％时， ＳＯ 聚合产
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物的 ４０ ℃黏度由 ３８３ ｍｍ２ ／ ｓ 增加至 ４５８ ｍｍ２ ／ ｓ。 但当

ＬｉＣｌ 质量分数大于 ０􀆰 ６％时， ＳＯ 聚合产物的 ４０ ℃黏

度变化不大。 这说明助催化剂只能在一定范围内加快

反应的进程， 但不是影响该催化反应的主要因素。 助

催化剂的最佳用量为 ０􀆰 ６％ （质量分数）。

图 ２　 助催化剂用量对 ＳＯ 聚合产物 ４０ ℃黏度的影响

Ｆｉｇ ２　 Ｔｈｅ ｅｆｆｅｃｔ ｏｆ ｃａｔａｌｙｔｉｃ ｐｒｏｍｏｔｅｒ ａｍｏｕｎｔ ｏｎ ｐｏｌｙｍｅｒｉｚａｔｉｏｎ
ｐｒｏｄｕｃｔｓ’ ｖｉｓｃｏｓｉｔｙ ａｔ ４０ ℃

２􀆰 １􀆰 ３　 反应温度的影响

在催化剂用量为 ６％ （质量分数）， 助催化剂用

量为 ０􀆰 ６％ （质量分数）， 反应时间为 ５ ｈ 条件下， 考

察反应温度对 ＳＯ 聚合产物 ４０ ℃黏度的影响。
由图 ３ 可以看出， 当聚合温度小于 ２８５ ℃时， ＳＯ

聚合产物的 ４０ ℃黏度随着温度的升高缓慢地上升， 即

聚合反应速率很小； 聚合反应速率在 ２８５ ℃后急剧增

大， 当反应温度为 ３０５ ℃时， ＳＯ 聚合产物的 ４０ ℃黏

度提高到 ４５８ ｍｍ２ ／ ｓ。 温度的上升加速了植物油分子的

运动， 使分子之间碰撞次数增加， 反应概率增大； 同

时温度的提高为非共轭双键转变为共轭双键提供了较

高的能量， 从而加快共轭化速率［１５］， 所以提高温度可

以加速热聚合反应的速率。 当反应温度大于 ３０５ ℃后，
ＳＯ 聚合产物的 ４０ ℃黏度随着反应温度增加的速度开

始变慢， 所以选择 ３０５ ℃为最优的反应温度。

图 ３　 反应温度对 ＳＯ 聚合产物 ４０ ℃黏度的影响

Ｆｉｇ ３　 Ｔｈｅ ｅｆｆｅｃｔ ｏｆ ｒｅａｃｔｉｏｎ ｔｅｍｐｅｒａｔｕｒｅ ｏｎ ｐｏｌｙｍｅｒｉｚａｔｉｏｎ
ｐｒｏｄｕｃｔｓ’ ｖｉｓｃｏｓｉｔｙ ａｔ ４０ ℃

２􀆰 １􀆰 ４　 反应时间的影响

在催化剂用量为 ６％ （质量分数）， 助催化剂用

量为 ０􀆰 ６％ （质量分数）， 反应温度为 ３０５ ℃的条件

下， 考察反应时间对 ＳＯ 聚合产物 ４０ ℃黏度的影响。
由图 ４ 可以看出， 随着反应时间的增加 ＳＯ 聚合

产物的 ４０ ℃黏度开始时快速增加， 当反应时间超过

６ ｈ， ＳＯ 聚合产物黏度的增加速率变慢， 这是由于

ＳＯ 聚合反应时间增加， 副反应也增加。 因此选择 ６ ｈ
为最优的反应时间。

图 ４　 反应时间对 ＳＯ 聚合产物 ４０ ℃黏度的影响

Ｆｉｇ ４　 Ｔｈｅ ｅｆｆｅｃｔ ｏｆ ｒｅａｃｔｉｏｎ ｔｉｍｅ ｏｎ ｐｏｌｙｍｅｒｉｚａｔｉｏｎ
ｐｒｏｄｕｃｔｓ’ ｖｉｓｃｏｓｉｔｙ ａｔ ４０ ℃

２􀆰 ２　 ＳＴＯ 混合油的聚合反应

为了达到更高黏度的聚合油并且缩短聚合反应的

时间， 以大豆油 ＳＯ 为原料加入桐油 ＴＯ 制备 ＳＴＯ 混

合油， 在膨润土的催化作用下进行聚合反应。 ＳＯ 与

ＴＯ 的脂肪酸组成通过 ＧＣＴＴＭ 型气相色谱－质谱联用

仪进行分析， 结果见表 １。 ＳＯ 中的脂肪酸主要为油

酸 （Ｃ１８：１）、 亚油酸 （ Ｃ１８：２ ） 和亚麻酸 （ Ｃ１８：３ ）， 而

ＴＯ 主要含有共轭三烯酸 （Ｃ１８：３） 与亚油酸 （Ｃ１８：２），
ＴＯ 中含共轭三烯结构如图 ５ 所示。 在催化剂用量为

６％ （质量分数）， 助催化剂用量为 ０􀆰 ６％ （质量分

数）， 反应温度为 ３０５ ℃， 反应时间为 ３ ｈ 的条件下，
考察 ＴＯ 加入量对 ＳＴＯ 聚合产物 ４０ ℃ 黏度的影响，
结果见表 ２。

图 ５　 ＴＯ 的共轭三烯结构

Ｆｉｇ ５　 Ｃｏｎｊｕｇａｔｅｄ ｔｒｉｅｎｅ ｓｔｒｕｃｔｕｒｅ ｏｆ ＴＯ
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表 １　 ＳＯ 和 ＴＯ 中主要脂肪酸组成 （质量分数）
Ｔａｂｌｅ １　 Ｆａｔｔｙ ａｃｉｄ ｃｏｍｐｏｓｉｔｉｏｎ ｏｆ ＳＯ ａｎｄ ＴＯ ％

Ａｌｉｐｈａｔｉｃ ａｃｉｄ Ｃ１８ ∶ ３ Ｃ１８ ∶ ２ Ｃ１８ ∶ １ Ｃ１８ ∶ ０ Ｃ１８ ∶ ４ Ｃ１６ ∶ ０ Ｃ２０ ∶ １ Ｃ２０ ∶ ０ Ｃ２２ ∶ ０ Ｏｔｈｅｒ
ＳＯ ２．６９ ４６．３ ２６．６ ６．７８ － １５．０ ０．５２ ０．６１ ０．６６ ３．５３
ＴＯ ５５．０７ ２４．９４ － ６．９０ ０．６５ ７．０７ ３．１７ １．３５ ０．２５ ０．６

表 ２　 ＴＯ 含量对 ＳＴＯ 聚合产物 ４０ ℃黏度的影响

Ｔａｂｌｅ ２　 Ｔｈｅ ｅｆｆｅｃｔ ｏｆ ｔｕｎｇ ｏｉｌ ａｍｏｕｎｔ ｏｎ ＳＴＯ ｐｏｌｙｍｅｒ⁃
ｉｚａｔｉｏｎ ｐｒｏｄｕｃｔｓ’ ｖｉｓｃｏｓｉｔｙ ａｔ ４０ ℃

Ｔｕｎｇ ｏｉｌ ｃｏｎｔｅｎｔ ｗ ／ ％ １０ ２０ ３０ ４０

Ｖｉｓｃｏｓｉｔｙ ν ／ （ｍｍ２·ｓ－１） ３５８ ５７０ ９７９ １ ７６８

植物油及其聚合油 ＰＳＯ， ＰＳＴＯ 和矿物油 １５０ＢＳ，
１７５ＢＳ 的理化性质如表 ３ 所示。 由表 ２ 和表 ３ 可知，
在不加 ＴＯ 的条件下， 反应 ６ ｈ 后得到的 ＳＯ 聚合产物

ＰＳＯ 的 ４０ ℃ 黏度由 ３３􀆰 ８ ｍｍ２ ／ ｓ 增加到 ５７５ ｍｍ２ ／ ｓ，
１００ ℃黏度由 ７􀆰 ８４ ｍｍ２ ／ ｓ 增加到 ６２􀆰 ０ ｍｍ２ ／ ｓ。 ＴＯ 的

加入量为 ２０％ （质量分数）， 反应 ３ ｈ 后得到的 ＳＴＯ
聚合产物 ＰＳＴＯ１ 的 ４０ ℃黏度由 ４２􀆰 ９ ｍｍ２ ／ ｓ 增加到

５７０ ｍｍ２ ／ ｓ， １００ ℃ 黏度由 ９􀆰 １０ ｍｍ２ ／ ｓ 增加到 ６２􀆰 ０
ｍｍ２ ／ ｓ。 ＴＯ 的加入量为 ３０％ （质量分数）， 反应 ３ ｈ
后得到的 ＳＴＯ 聚合产物 ＰＳＴＯ２ 的 ４０ ℃ 黏度由 ４８􀆰 ３
ｍｍ２ ／ ｓ 增加到 ９７９ ｍｍ２ ／ ｓ， １００ ℃黏度由 ９􀆰 ８０ ｍｍ２ ／ ｓ

增加到 ２０３ ｍｍ２ ／ ｓ。 实验表明， 在 ＳＯ 加入 ＴＯ 制备

ＳＴＯ 混合油， 在膨润土的催化作用下聚合反应， 可以

得到高黏度的聚合油并且显著缩短聚合反应的时间。
由 ＴＯ 的 ＧＣＭＳ 分析可知， ＴＯ 脂肪酸中含有 ５５􀆰 ０７％
的 Ｃ１８：３， Ｃ１８：３ 的 ３ 个双键处于共轭体系， 为 Ｄｉｅｌｓ⁃
Ａｌｄｅｒ 反应提供了二烯体， 促进聚合反应的进行， 从

而缩短产物达到所需黏度的时间。
ＰＳＯ 的碘值 （以 Ｉ２ 计， 下同） 由 １３０ ｇ ／ （１００ ｇ）

下降到 ８７ ｇ ／ （１００ ｇ）， ＰＳＴＯ１ 的碘值由 １３６ ｇ ／ （１００ ｇ）
降至 ９４ ｇ ／ （１００ ｇ）， ＰＳＴＯ２ 和的碘值由 １３９ ｇ ／ （１００ ｇ）
降至 ８０ ｇ ／ （１００ ｇ）。 聚合产物的碘值下降表明， 聚合

油分子中碳碳双键的含量明显下降。 根据 ＩＳＯ３４４８⁃９２
黏度分类， ＰＳＯ 和 ＰＳＴＯ１ 与矿物油 １５０ＢＳ 的黏度级

别相同， ＰＳＴＯ２ 与矿物油 １７５ＢＳ 的黏度级别相同，
ＰＳＴＯ１ 和 ＰＳＴＯ２ 的黏度指数分别为 １８０ 和 １７８， 倾点

均为－８ ℃， ＰＳＴＯ１ 和 ＰＳＴＯ２ 的黏度指数与低温流动

性能均优于相同黏度级别矿物油。

表 ３　 ＳＯ 和 ＳＴＯ 聚合产物的理化性质

Ｔａｂｌｅ ３　 Ｐｈｙｓｉｃａｌ ａｎｄ ｃｈｅｍｉｃａｌ ｐｒｏｐｅｒｔｉｅｓ ｏｆ ＳＯ 和 ＳＴＯ

Ｓａｍｐｌｅｓ
　 Ｖｉｓｃｏｓｉｔｙ ν ／ （ｍｍ２·ｓ－１）　

４０ ℃ １００ ℃
Ｖｉｓｃｏｓｉｔｙ ｉｎｄｅｘ Ｐｏｕｒ ｐｏｉｎｔ ｔ ／ ℃

Ｉｏｄｉｎｅ ｖａｌｕｅ （以 Ｉ２ 计）

ｃ ／ （ｇ·（１００ ｇ－１））
ＳＯ ３３． ８ ７． ８４ ２１５ －１０ １３０
ＴＯ １１１ １６． ５ １６１ －３２ １６０

ＳＴＯ１ ４２． ９ ９． １０ ２０１ －１３ １３６
ＳＴＯ２ ４８． ３ ９． ８０ １９４ －１４ １３９
ＰＳＯ ５７５ ６２． ０ １７９ －６ ８７

ＰＳＴＯ１ ５７０ ６２． ０ １８０ －８ ９４
ＰＳＴＯ２ ９７９ ９０ １７８ －８ ８０
１５０ＢＳ ６０１ ３１． ４ ７７． ０ －４ －

１７５ＢＳ ９２８ ４２． ５ ８３ ３ －

注： ＳＴＯ１ 和 ＳＴＯ２ 分别为含 ２０％、 ３０％ （质量分数） ＴＯ 的 ＳＴＯ 混合油。
２􀆰 ３　 聚合油与矿物油摩檫学性能比较

２􀆰 ３􀆰 １　 聚合油的极压性能

以最大无卡咬负荷 （ ｐＢ 值） 来评定不同基础油

的极压性能， 结果见图 ６。 ＰＳＯ 和 ＰＳＴＯ１ 的 ｐＢ 值分

别达到 １ ０６８􀆰 ２ 和 ７５４􀆰 ６ Ｎ， 明显大于同黏度级别的

矿物油 １５０ＢＳ； ＰＳＴＯ２ 的 ｐＢ 达到 ８３３􀆰 ０ Ｎ， 优于同黏

度级别的矿物油 １７５ＢＳ。

这是因为原料油 ＳＯ 和 ＴＯ 分子中不饱和双键使

吸附在金属表面分子之间的间距较大， 导致了吸附分

子间的色散相互作用较弱［１６－１７］， 利用催化聚合的方

法降低了 ＳＯ 和 ＴＯ 中的烯键的含量可使聚合油在金

属表面形成的吸附膜更加致密； 同时 ＰＳＯ、 ＰＳＴＯ１ 和

ＰＳＴＯ２ 分子的碳链长度也较大， 故形成的润滑膜的强

度和厚度较大［１８］。
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ＰＳＯ 和 ＰＳＴＯ１ 具有相近的黏度等级， 但 ＰＳＯ 的

极压性能优于 ＰＳＴＯ１， 这主要是由于 ＰＳＴＯ１ 比 ＰＳＯ
含有更多的不饱和双键， 当它吸附于金属表面时， 由

于烯键的吸附作用， 导致吸附膜变得松散。 而 １５０ＢＳ
和 １７５ＢＳ 矿物油分子不含极性含氧官能团， 仅在金

属表面形成机械强度较低的物理吸附膜［１９］。 聚合油

在金属表面形成的化学吸附膜强度大于矿物油的物理

吸附膜。

图 ６　 几种不同润滑油基础油的 ｐＢ 值

Ｆｉｇ ６　 Ｔｈｅ ｐＢ ｖａｌｕｅｓ ｏｆ ｌｕｂｒｉｃａｎｔ ｂａｓｅ ｓｔｏｃｋｓ

２􀆰 ３􀆰 ２　 抗磨性能

在不同载荷条件下测定了几种基础油的磨斑直径

（ＷＳＤ）， 考察聚合油的抗磨性能， 如图 ７ 所示。 由

图７ （ａ）可知， 测试载荷由 ９８ Ｎ 增加到 ３９２ Ｎ， ＰＳＯ
和 ＰＳＴＯ１ 的 ＷＳＤ 分别由 ０􀆰 ２４ 和 ０􀆰 １７ ｍｍ 增加至

０􀆰 ３５ 和 ０􀆰 ３０ ｍｍ， １５０ＢＳ 的 ＷＳＤ 由 ０􀆰 ２７ ｍｍ 增加至

０􀆰 ５５ ｍｍ。 在相同载荷下 ＰＳＴＯ１ 的 ＷＳＤ 最小， １５０ＢＳ
的最大。

由图 ７ （ｂ） 可知， 测试载荷由 ９８ Ｎ 增加到 ３９２
Ｎ， ＰＳＴＯ２ 的ＷＳＤ 由 ０􀆰 ０８ ｍｍ 增加至 ０􀆰 ２８ ｍｍ， 且其

值均低于相同载荷下 １７５ＢＳ 的 ＷＳＤ； 尤其是在载荷

为 ３９２ Ｎ 时， ＰＳＴＯ２ 的 ＷＳＤ 为 ０􀆰 ２８ ｍｍ， 明显低于

１７５ＢＳ 的 ０􀆰 ６１ ｍｍ。
这是由于在低载荷下聚合油 ＰＳＯ、 ＰＳＴＯ１ 和 ＰＳ⁃

ＴＯ２ 未发生摩擦化学反应， 仅在金属表面形成疏松的

吸附润滑膜， 而当载荷增加时聚合油在摩擦化学反应

过程中分子分解并形成长链羧酸分子， 该分子与铁发

生化学反应生成羧酸铁， 分子致密吸附在金属表面，
从而减轻了金属表面的摩擦和磨损［２０－２２］ 。 这表明聚

合油 ＰＳＯ、 ＰＳＴＯ１ 和 ＰＳＴＯ２ 的抗磨性能优于同黏度

级别的矿物油， 聚合油分子与金属表面形成的化学吸

附膜可以更有效地降低金属表面的摩擦。

图 ７　 磨斑直径随载荷的变化曲线

Ｆｉｇ ７　 Ｖａｒｉａｔｉｏｎ ｏｆ ｔｈｅ ｗｅａｒ ｓｃａｒ ｄｉａｍｅｔｅｒ ｗｉｔｈ ｔｈｅ ｔｅｓｔｅｄ ｌｏａｄｓ

２􀆰 ３􀆰 ３　 减摩性能

在不同载荷条件下测定了几种基础油的摩擦因

数， 如图 ８ 所示。 由图 ８ （ａ） 可知， 测试载荷由 ９８
Ｎ 增加到 ２９４ Ｎ， ＰＳＯ 的摩擦因数由 ０􀆰 ０６６ 降低至

０􀆰 ０５５， 且其值均小于相同载荷下 １５０ＢＳ 的摩擦因数；
当载荷继续增加至 ３９２ Ｎ 时， ＰＳＯ 的摩擦因数增大，
但其值仍小于 １５０ＢＳ 的摩擦因数， 这说明 ＰＳＯ 的减

摩性能优于 １５０ＢＳ。 这是因为 ＰＳＯ 形成的羧酸铁配合

物膜的减摩性能优于 １５０ＢＳ 的物理吸附膜， 能有效地

降低由摩擦引起的能量损失。 在载荷小于 ２９４ Ｎ，
ＰＳＴＯ１ 的摩擦因数均小于相同载荷下 １５０ＢＳ 的摩擦

因数， 说明在低载荷下 ＰＳＴＯ１ 的减摩性能优于

１５０ＢＳ。 当载荷继续增加至 ３９２ Ｎ 时， ＰＳＴＯ１ 的摩擦

因数增加， 略大于相同载荷下 １５０ＢＳ 的摩擦因数。
由 ８ （ｂ） 可知， 测试载荷由 ９８ Ｎ 增加到 ３９２ Ｎ，

ＰＳＴＯ２ 摩擦因数由 ０􀆰 ０８７ 降低至 ０􀆰 ０７５， 其值均小于

相同载荷下 １７５ＢＳ 的摩擦因数； 这说明 ＰＳＴＯ２ 形成

的羧酸铁配合物膜的减摩性能优于 １７５ＢＳ 的物理吸

附膜， 更能有效地降低由摩擦引起的能量损失。 因此

在载荷为 ９８ ～ ３９２ Ｎ 条件下 ＰＳＯ 和 ＰＳＴＯ２ 的减摩性

能优于同黏度级别矿物油的减摩性能。
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图 ８　 摩擦因数随载荷的变化曲线

Ｆｉｇ ８　 Ｖａｒｉａｔｉｏｎ ｏｆ ｔｈｅ ｆｒｉｃｔｉｏｎ ｃｏｅｆｆｉｃｉｅｎｔ ｗｉｔｈ ｔｈｅ ｔｅｓｔｅｄ ｌｏａｄｓ

３　 结论

（１） 膨润土催化聚合 ＳＯ 的最优条件： 催化剂膨

润土质量分数为 ６％， 助催化剂 ＬｉＣｌ 质量分数为

０􀆰 ６％， 反应温度为 ３０５ ℃。 反应 ６ ｈ 后聚合产物 ＰＳＯ
的 ４０ ℃ 黏度达到 ５７５ ｍｍ２ ／ ｓ。 在 ＳＯ 加入 ＴＯ 制备

ＳＴＯ 混合油， 由于 ＴＯ 脂肪酸中含有 ５５􀆰 ０７％的 Ｃ１８ ∶ ３，
为 Ｄｉｅｌｓ⁃Ａｌｄｅｒ 反应提供了二烯体， 促进聚合反应的进

行， 从而缩短产物达到所需黏度的时间。
（２） 以 ＳＯ 为原料加入 ＴＯ 制备 ＳＴＯ 混合油， 反

应 ３ ｈ 聚合产物 ＰＳＴＯ１ 和 ＰＳＴＯ２ 的 ４０ ℃黏度分别达

到 ５７０ 和 ９７９ ｍｍ２ ／ ｓ。 ＰＳＯ、 ＰＳＴＯ１ 和 ＰＳＴＯ２ 的碘值

下降， 表明聚合油分子中碳碳双键的含量明显下降。
ＰＳＴＯ１ 和 ＰＳＴＯ２ 的黏度指数分别为 １８０ 和 １７８， 倾点

均为－８ ℃， ２ 种聚合油的黏度指数与低温流动性能

均优于同黏度级别矿物油。
（３） ＰＳＯ、 ＰＳＴＯ１ 和 ＰＳＴＯ２ 的承载能力均优于

同等黏度级别的矿物油。 在载荷为 ９８ ～ ２９４ Ｎ 条件

下， ＰＳＴＯ１ 的 减 摩 性 能 优 于 同 黏 度 级 别 矿 物 油

１５０ＢＳ。 在载荷为 ９８～３９２ Ｎ 条件下， ＰＳＯ、 ＰＳＴＯ１ 和

ＰＳＴＯ２ 的抗磨性能优于同黏度级别矿物油， ＰＳＯ 和

ＰＳＴＯ２ 的减摩性能优于同黏度级别矿物油的减摩

性能。
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摘要： 基于正交试验法， 利用 ＡＮＳＹＳ 软件建立带挡圈 Ｘ 形密封圈的二维轴对称几何模型， 分析沟槽结构、 挡圈

结构、 安装状态和操作工况等参数对密封圈静密封性能和可靠性的影响； 以最大 Ｖｏｎ Ｍｉｓｅｓ 应力值最小为优化目标，
对 Ｘ 形密封圈结构进行优化。 结果表明： 沟槽口和沟槽底的倒角尺寸过大或过小均会使密封圈产生应力集中； 最大

Ｖｏｎ Ｍｉｓｅｓ 应力随挡圈倒角尺寸和挡圈宽度的增大均先增大后减小， 随着密封间隙的增大而快速增大； 增大密封圈压缩

率有利于提高主密封面上的接触压力， 但会引起最大 Ｖｏｎ Ｍｉｓｅｓ 应力增加； 增大密封圈拉伸率有利于减小最大 Ｖｏｎ Ｍｉ⁃
ｓｅｓ 应力， 但 Ｘ 形圈安装变得困难； 在高压 （流体压力大于 １０ ＭＰａ） 条件下， 操作工况、 安装状态参数和挡圈结构参

数依次为影响密封圈密封性和可靠性的主要因素， 是密封圈结构优化设计需重点研究的对象。
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　 Ｘ 形橡胶密封圈 （简称 Ｘ 形圈）， 又称星形橡胶 密封圈， 是在 Ｏ 形圈的基础上改进而来， 在液压系

统中可以替代 Ｏ 形圈［１］。 Ｘ 形圈是一种典型的双唇

往复式密封件， 与 Ｏ 形圈相比， 具有自润滑效果好，
摩擦力较低， 能较好地克服扭转等应用优势［２］。

目前， Ｘ 形圈的结构设计主要参照 Ｏ 形密封圈

标准， 缺乏相应的国家标准或行业标准来指导设计。
国内外关于 Ｘ 形圈的研究主要集中在密封圈应力分



析或密封机制分析两方面［３－７］， 比如， 刘占军和邓忠

林［３］分析比较了 Ｘ 形变截面和 Ｘ 形圈的最大综合等

效应力情况； 侯珍秀等［４］ 研究了丁腈橡胶 Ｘ 形圈在

静压和往复工作状态下各应力的变化规律。 韩传军

等［８－９］针对液压系统用 Ｘ 形圈的易失效部位， 对其截

面结构进行了改进设计， 并研究了截面几何参数对密

封圈应力分布和密封性能的影响。 但是制定 Ｘ 形圈

标准必需开展的沟槽结构、 安装状态和工况参数等对

Ｘ 形圈性能耦合作用的有关研究鲜有报道， 因此开展

相关研究意义重大。
本文作者基于正交试验法， 利用 ＡＮＳＹＳ 商业软

件建立高压工况下带挡圈的 Ｘ 形密封圈结构的二维

轴对称几何结构， 分析了沟槽结构、 挡圈结构、 密封

圈的安装状态和工况等 ９ 个典型参数对 Ｘ 形圈静密

封性能和可靠性的影响， 并以密封圈可靠性达到最高

为优化目标， 给出了相关研究参数的最优值范围， 以

期为 Ｘ 形圈的实际应用及相关标准的制定提供参考。
１　 有限元模型

１􀆰 １　 几何模型

以液压伺服机构用活塞杆密封为研究对象， 主要

包括挡圈、 Ｘ 形圈和活塞杆 ３ 部分， 有限元仿真用二

维轴对称几何模型， 如图 １ 所示。 活塞杆沿 ｙ 轴方向

做周期性往复运动， Ｘ 形圈结构尺寸为 ϕ３７􀆰 ７ ｍｍ×
２􀆰 ６２ ｍｍ， 外凸圆弧和内凹圆弧半径分别为 ０􀆰 ６３、
０􀆰 ３ ｍｍ； 沟槽形式为矩形槽。 定义活塞杆与 Ｘ 形圈

接触的摩擦配副界面为主密封面； 流体压力作用区域

为介质侧， 反之为非介质侧。

图 １　 有限元仿真用几何模型

Ｆｉｇ １　 Ｇｅｏｍｅｔｒｉｃ ｍｏｄｅｌ ｆｏｒ ｆｉｎｉｔｅ ｅｌｅｍｅｎｔ ａｎａｌｙｓｉｓ

１􀆰 ２　 材料参数

仿真用矩形挡圈材料为聚四氟乙烯复合材料， 弹

性模量 Ｅ＝ １ ０００ ＭＰａ， 泊松比 ｖ ＝ ０􀆰 ３［１０］； Ｘ 形密封

圈材料为丁腈橡胶， 弹性模量为 ７􀆰 ８ ＭＰａ， 泊松比为

０􀆰 ４９８； 活塞杆材料为不锈钢材料， 有限元仿真分析

时作刚体处理［１１］。
丁腈橡胶材料具有高度的几何非线性、 材料非线

性和接触非线性三重非线性特性［５］。 为使有限元仿真

分析更接近实际应用， 综合采用两参数 Ｍｏｏｎｅｙ⁃Ｒｉｖｌｉｎ
超弹模型和 Ｐｒｏｎｙ 剪切响应黏弹模型作为丁腈橡胶材

料模型。 其中， Ｍｏｏｎｅｙ⁃Ｒｉｖｌｉｎ 超弹模型 中， Ｃ１０ ＝
１􀆰 ９６４ １ ＭＰａ， Ｃ０１ ＝ ０􀆰 ４６９ １ ＭＰａ［１２］； Ｐｒｏｎｙ 剪切响应

模型中， 加权系数 αｉ 和松弛时间 τ ｉ 分别取： α１ ＝
０􀆰 ３３３ ３３， τ１ ＝ ０􀆰 ４， α２ ＝ ０􀆰 ３３３ ３３， τ２ ＝ ０􀆰 ４［１３］。
１􀆰 ３　 有限元前处理

Ｘ 形圈和矩形挡圈有限元单元均选用六节点单元

ＰＬＡＮＥ１８３， 密封副接触方式为面－面接触， 采用刚－
柔接触类型， 接触单元和目标单元类型分别为 ＣＯＮ⁃
ＴＡ１７２、 ＴＡＲＣＥ１６９。 Ｘ 形圈与活塞杆、 沟槽和挡圈

的摩擦因数设为 ０􀆰 ２５， 挡圈与沟槽间的摩擦因数为

０􀆰 １。 接触算法采用增强的拉格朗日法。
２　 正交试验设计

在 Ｘ 形圈的有限元仿真分析中， Ｖｏｎ Ｍｉｓｅｓ 应力

是考虑了第一、 第二和第三主应力的一个综合性概

念， 可以用来对橡胶密封圈的磨损失效和疲劳失效进

行评价； 主密封面上接触压力的大小反映了橡胶密封

圈的密封性能优劣， 且仅当其值不小于密封压力时满

足静密封要求［５］。 本文作者研究了沟槽结构、 挡圈结

构及安装状态和操作工况等因素中 ９ 个参数对 Ｘ 形

圈最大 Ｖｏｎ Ｍｉｓｅｓ 应力和主密封面上接触压力的影

响， 参数定义如图 １ 和表 １ 所示。

表 １　 影响 Ｘ 形密封圈应力分布的 ９ 个参数

Ｔａｂｌｅ １　 Ｔｈｅ ｎｉｎｅ ｐａｒａｍｅｔｅｒｓ ａｆｆｅｃｔｉｎｇ ｔｈｅ ｃｏｎｔａｃｔ ｓｔｒｅｓｓ
ｄｉｓｔｒｉｂｕｔｉｏｎ ｏｆ ａ Ｘ⁃ｒｉｎｇ ｓｅａｌ

沟槽结构

ｒ１ 沟槽口的倒角半径

ｒ２ 沟槽底的倒角半径

ｒ３ 挡圈内径的倒角半径

挡圈结构

ｒ４ 挡圈外径的倒角半径

ｂ 矩形截面挡圈的宽度

ｗ Ｘ 形密封圈的压缩率

安装状态
ｖ Ｘ 形密封圈的拉伸率

ｈ 挡圈与活塞杆之间的间隙

操作工况 ｐ 密封介质的压力

表 ２ 所示为 Ｌ３２ （４８ ×８１） 正交试验表， 用于研究

表 １ 中 ９ 个参数对 Ｘ 形圈各应力分布的影响。 仿真用
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正交试验的因素和水平如表 ３ 所示， 与沟槽结构、 挡

圈结构及安装状态和操作工况等相关的 ９ 个因素用字

母 Ａ—Ｉ 表示。 其中， 因素 Ｉ 有 ８ 个水平， 分别用数字

１—８表示； 因素 Ａ—Ｈ 有 ４ 个水平， 分别用数字 １—４
表示。 每个参数的取值范围均参考相关标准及规范。

表 ２　 有限元仿真用交试验表 Ｌ３２ （４８×８１）
Ｔａｂｌｅ ２　 Ｔｈｅ Ｌ３２ （４８×８１） ｏｒｔｈｏｇｏｎａｌ ａｒｒａｙ ｆｏｒ ｓｉｍｕｌａｔｉｏｎ

试验

序号
Ａ Ｂ Ｃ Ｄ Ｅ Ｆ Ｇ Ｈ Ｉ

试验

序号
Ａ Ｂ Ｃ Ｄ Ｅ Ｆ Ｇ Ｈ Ｉ

１ １ １ １ １ １ １ １ １ １ １７ ３ １ ３ １ ４ ２ ４ ２ ５
２ １ １ ２ ２ ４ ４ ３ ３ ２ １８ ３ １ ４ ２ １ ３ ２ ４ ６
３ １ ２ ３ ４ １ ２ ３ ４ ３ １９ ３ ２ １ ４ ４ １ ２ ３ ７
４ １ ２ ４ ３ ４ ３ １ ２ ４ ２０ ３ ２ ２ ３ １ ４ ４ １ ８
５ １ ３ １ ３ ２ ４ ２ ４ ５ ２１ ３ ３ ３ ３ ３ ３ ３ ３ １
６ １ ３ ２ ４ ３ １ ４ ２ ６ ２２ ３ ３ ４ ４ ２ ２ １ １ ２
７ １ ４ ３ ２ ２ ３ ４ １ ７ ２３ ３ ４ １ ２ ３ ４ １ ２ ３
８ １ ４ ４ １ ３ ２ ２ ３ ８ ２４ ３ ４ ２ １ ２ １ ３ ４ ４
９ ２ １ ３ ４ ３ ４ ２ １ ４ ２５ ４ １ １ ４ ２ ３ ３ ２ ８
１０ ２ １ ４ ３ ３ １ ４ ３ ３ ２６ ４ １ ２ ３ ３ ２ １ ４ ７
１１ ２ ２ １ １ ２ ３ ４ ４ ２ ２７ ４ ２ ３ １ ２ ４ １ ３ ６
１２ ２ ２ ２ ２ ２ ２ ２ ２ １ ２８ ４ ２ ４ ２ ３ ４ ３ １ ５
１３ ２ ３ ３ ２ ４ １ １ ４ ８ ２９ ４ ３ １ ２ １ ２ ４ ３ ４
１４ ２ ３ ４ １ １ ４ ３ ２ ７ ３０ ４ ３ ２ １ ４ ３ ２ １ ３
１５ ２ ４ １ ３ ４ ２ ３ １ ６ ３１ ４ ４ ３ ３ １ １ ２ ２ ２
１６ ２ ４ ２ ４ １ ３ １ ３ ５ ３２ ４ ４ ４ ４ ４ ４ ４ ４ １

表 ３　 正交试验的因素及其水平

Ｔａｂｌｅ ３　 Ｆａｃｔｏｒｓ ａｎｄ ｌｅｖｅｌｓ ｏｆ ｔｈｅ ｏｒｔｈｏｇｏｎａｌ ｄｅｓｉｇｎ

因素 参数 单位
　 　 　 　 　 　 水平　 　 　 　 　 　
１（５） ２（６） ３（７） ４（８）

Ａ ｗ ％ １０ １２ １３ １５
Ｂ ｒ１ ｍｍ ０．１ ０．２ ０．３ ０．５
Ｃ ｒ２ ｍｍ ０．１ ０．２ ０．３ ０．５
Ｄ ｈ ｍｍ ０．０２ ０．０５ ０．０７ ０．１５
Ｅ ｖ ％ １ ２ ３ ５
Ｆ ｒ３ ｍｍ ０．１ ０．２ ０．３ ０．５
Ｇ ｒ４ ｍｍ ０．１ ０．２ ０．３ ０．５
Ｈ ｂ ｍｍ １．０ １．５ ２．０ ２．５
Ｉ ｐ ＭＰａ １２（２１） １４（２２） １６（２３） １８（２４）

为排除其他因素对正交优化试验结果的影响， 将

沟槽与活塞杆间隙恒取为 ０􀆰 ０５ ｍｍ， 假定挡圈靠非介

质侧内、 外倒角尺寸一致， 且等于沟槽底倒角半径大

小； 这里密封间隙 ｈ 特指挡圈与活塞杆间的间隙。
３　 正交试验结果及分析

为便于开展对比分析， 定义 Δｐ 为 Ｘ 形圈主密封

面的最大接触压力与流体压力 ｐ 之差， δｍａｘ为 Ｘ 形圈

最大 Ｖｏｎ Ｍｉｓｅｓ 应力值， Ｒ 为同一因素不同水平下 Ｘ

形圈的最大 Ｖｏｎ Ｍｉｓｅｓ 应力值的极差。 图 ２ 所示为不

同正交试验序号下静态性能指标 Δｐ 的大小， 可知，
Δｐ 值均大于 ０， 说明 Ｘ 形密封圈均满足静密封性能

要求； Δｐ 越大， 密封圈的静密封性能越好， 但越容

易发生摩擦磨损失效。

图 ２　 各仿真试验下 Ｘ 形圈的静密封性能指标 Δｐ 值

Ｆｉｇ ２　 Ｔｈｅ ｖａｌｕｅ ｏｆ ｓｔａｔｉｃ ｓｅａｌｉｎｇ ｐｅｒｆｏｒｍａｎｃｅ ｉｎｄｅｘ Δｐ ｏｆ ａ Ｘ⁃ｒｉｎｇ
ｓｅａｌ ｖａｒｙｉｎｇ ｗｉｔｈ ｔｒｉａｌ ｎｕｍｂｅｒｓ

图 ３ 所示为各正交试验序号下 Ｘ 形密封圈的最大

Ｖｏｎ Ｍｉｓｅｓ 应力值。 以 Δｐ 值为研究对象， 根据正交试

验表 ２ 对表 ３ 中 ９ 个因素进行单因素影响分析， 结果
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如图 ４—８所示。 其中， 某一因素某个水平下的 Δｐ 值

为涉及该水平值的所有试验序号对应 Δｐ 值的平均值。

图 ３　 各仿真试验下 Ｘ 形圈的最大 Ｖｏｎ Ｍｉｓｅｓ 应力值

Ｆｉｇ ３　 Ｔｈｅ ｖａｌｕｅ ｏｆｍａｘｉｍｕｍ Ｖｏｎ Ｍｉｓｅｓ ｏｆ ａ ｓｅａｌ ｖａｒｙｉｎｇ
ｗｉｔｈ ｔｒｉａｌ ｎｕｍｂｅｒｓ

图 ４ 所示为矩形沟槽倒角尺寸参数对 Ｘ 形圈最

大 Ｖｏｎ Ｍｉｓｅｓ 应力值的影响。 可以看出， 当沟槽口和

沟槽底的倒角尺寸过大或过小时均会使密封圈产生应

力集中， 选用合适的沟槽倒角尺寸可以缓解密封圈的

应力疲劳失效。 理由是： 当沟槽口倒角或沟槽底倒角

的尺寸过小时， 密封圈通过挡圈向沟槽传递的挤压力

基本以反作用力形式传回， 引起密封圈受力偏大； 相

反， 若沟槽口倒角过大， 挡圈受密封圈挤压发生明显

变形从而导致密封圈受力不均引起应力集中； 而在仿

真假设前提条件下， 增大沟槽底倒角并不会引起挡圈

发生明显变形。

图 ４　 沟槽口 ／ 槽底倒角对 Ｘ 形圈最大 Ｖｏｎ Ｍｉｓｅｓ 应力的影响

Ｆｉｇ ４　 Ｅｆｆｅｃｔｓ ｏｆ ｇｒｏｏｖｅ ｎｏｔｃｈ ａｎｄ ｂｏｔｔｏｍ ｃｈａｍｆｅｒ ｓｉｚｅｓ ｏｎ δｍａｘ

图 ５ 和图 ６ 所示分别为与挡圈相关的参数对 Ｘ 形

圈最大 Ｖｏｎ Ｍｉｓｅｓ 应力值的影响。 由图 ５ 可知， Ｘ 形

圈的 δｍａｘ值发生在挡圈内、 外倒角尺寸 ０􀆰 ３ ｍｍ 处；

倒角尺寸小于 ０􀆰 ３ ｍｍ 时， 随着倒角尺寸的增大， 密

封圈被挤入倒角间隙部分越多， 应力集中越明显； 当

倒角尺寸大于 ０􀆰 ３ ｍｍ 时， 再进一步增大倒角尺寸，
密封圈已经完全被挤入倒角间隙， 因此 δｍａｘ值略微下

降。 由图 ６ 可知， 密封间隙为 ０􀆰 ０５ ～ ０􀆰 ０７ ｍｍ 时， Ｘ
形圈的 δｍａｘ值上升最快， 表明密封圈正处在被挤入密

封间隙的临界阶段。 在高压条件下， 挡圈起防止密封

圈被挤入沟槽口间隙的作用， 且通过依靠自身变形可

以降低密封圈的应力集中； 本研究中当挡圈宽度取

１􀆰 ５ ｍｍ 时， 密封圈的 δｍａｘ值最大。

图 ５　 挡圈内 ／ 外倒角对 Ｘ 形圈最大 Ｖｏｎ Ｍｉｓｅｓ 应力的影响

Ｆｉｇ ５　 Ｅｆｆｅｃｔｓ ｏｆ ｉｎｎｅｒ ａｎｄ ｏｕｔｅｒ ｃｈａｍｆｅｒｉｎｇ ｏｆ ｂａｃｋｕｐ ｒｉｎｇ ｏｎ δｍａｘ

图 ６　 密封间隙和挡圈宽度对 Ｘ 形圈最大 Ｖｏｎ Ｍｉｓｅｓ 应力

的影响

Ｆｉｇ ６　 Ｅｆｆｅｃｔｓ ｏｆ ｓｅａｌｉｎｇ ａｎｄ ｃｌｅａｒａｎｃｅ ａｎｄ ｂａｃｋｕｐ ｒｉｎｇ ｗｉｄｔｈ
ｏｎ δｍａｘ

图 ７ 和图 ８ 所示分别为密封圈的安装状态和操作

工况参数对 Ｘ 形圈最大 Ｖｏｎ Ｍｉｓｅｓ 应力的影响。 由图

７ 可看出， 增大压缩率虽有利于提高密封圈主密封面

上的接触压力， 但会引起密封圈 δｍａｘ值增加， 且密封

圈容易发生摩擦磨损失效； 增大密封圈拉伸率有利于

减小 δｍａｘ值， 但安装变得困难。 由图 ８ 可看出， 介质
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压力 ｐ 对密封圈 δｍａｘ值的影响基本呈正线性关系， δｍａｘ

值在压力值大于 ２０ ＭＰａ 时变化不大， 表明 Ｘ 形圈已

经受挤压完全与挡圈贴合。

图 ７　 压缩率和拉伸率对 Ｘ 形圈最大 Ｖｏｎ Ｍｉｓｅｓ 应力的影响

Ｆｉｇ ７　 Ｅｆｆｅｃｔｓ ｏｆ ｃｏｍｐｒｅｓｓｉｏｎ ｒａｔｉｏ ａｎｄ ｔｅｎｓｉｌｅ ｒａｔｉｏ ｏｎ δｍａｘ

图 ８　 介质压力对 Ｘ 形圈最大 Ｖｏｎ Ｍｉｓｅｓ 应力的影响

Ｆｉｇ ８　 Ｅｆｆｅｃｔｓ ｏｆ ｆｌｕｉｄ ｐｒｅｓｓｕｒｅｓ ｏｎ δｍａｘ

图 ９ 所示为正交试验因素主次性分析， 若某因素

对应的 Ｒ 值越大， 表明该因素对密封圈的可靠性影响

程度越明显， 是正交试验的主要因素； 反之为次要因

素。 由图 ９ 可知， 密封圈的操作工况参数对其可靠性

影响最大， 其次是安装状态， 最小是沟槽结构参数。

图 ９　 正交试验因素主次性分析

Ｆｉｇ ９　 Ｔｈｅ ｉｍｐｏｒｔａｎｃｅ ｒａｎｋｉｎｇ ｏｆ ｏｒｔｈｏｇｏｎａｌ ａｒｒａｙ ｆａｃｔｏｒｓ

４　 结论

（１） 在满足静密封条件的前提下， 结合实际应

用得到正交试验研究获得各因素的优化范围为： 沟槽

口倒角 ０􀆰 １５ ～ ０􀆰 ３ ｍｍ， 沟槽底倒角 ０􀆰 ２５ ～ ０􀆰 ５ ｍｍ，
挡圈内倒角 ０ ～ ０􀆰 １５ ｍｍ， 挡圈外倒角 ０ ～ ０􀆰 １５ ｍｍ，
挡圈宽度 ２􀆰 ０～２􀆰 ５ ｍｍ， 密封间隙 ０～ ０􀆰 ０３ ｍｍ， 压缩

率 １０％～１３％， 拉伸率 ３％～５％。
（２） 对正交试验结果进行极差分析， 得到影响

密封圈可靠性各因素的主次顺序为： 介质压力、 压缩

率、 拉伸率、 密封间隙、 挡圈外倒角、 挡圈内倒角、
挡圈宽度、 沟槽底倒角和沟槽口倒角。

（３） 在文中研究条件下， 使 Ｘ 形圈可靠性最高

的最优结构参数值为： 压缩率 １０％， 沟槽口倒角

０􀆰 ２３ ｍｍ， 沟槽底倒角 ０􀆰 ３ ｍｍ， 密封间隙 ０􀆰 ０２ ｍｍ，
拉伸率 ５％， 挡圈内倒角 ０􀆰 １ ｍｍ， 挡圈外倒角 ０􀆰 １
ｍｍ， 挡圈宽度 ２􀆰 ５ ｍｍ， 介质压力 １２ ＭＰａ。

（４） 在高压工况下， 介质压力对密封圈的密封

性能和可靠性起关键性主导作用； 挡圈的结构参数较

沟槽起重要作用， 因此在实际应用过程中可以有针对

性地进行研究设计。
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Ｋｅｙｗｏｒｄｓ：ｏｎｌｉｎｅ ｏｉｌ ｍｏｎｉｔｏｒｉｎｇ；ｆａｕｌｔ ｄｉａｇｎｏｓｉｓ；ｒｅａｌ⁃ｔｉｍｅ ｍｏｎｉｔｏｒｉｎｇ；ｖｉｓｕａｌ ｍａｉｎｔｅｎａｎｃｅ

　 润滑油液是机械装备的 “血液”， 润滑失效直接

导致机械传动部件异常磨损， 是机械装备故障的主要

根源， 直接影响工矿企业大型装备的安全运行［１］。 目

前传统的油液监测是需要到设备服役地点采集样品，
通过样品传递到达专业的油液实验室进行分析和诊

断， 这种离线监测方式， 一方面监测周期长， 采样代

表性、 样品传递以及检测过程均影响诊断结论的可靠

性； 另一方面由于离线监测无法实现参数的实时采

集， 数据不及时， 数据量也不足， 难以对设备状态进

行实时评估， 也就很难对设备的剩余有效寿命

（ＲＵＬ） 进行精准预测； 此外， 取样进行离线检测通

常需要停机， 影响正常生产； 另外， 对于环境条件恶

劣的生产现场， 例如海上石油开采平台、 风电发电厂

等， 取样还会耗费大量的人力物力， 增加了劳动成
本［２］。 而在线监测具有实时、 数据量大、 数据连续性
好、 不影响生产以及人工维护成本低等特点， 是油液

监测发展的重要方向之一。
在线监测中对磨粒的正确识别是进行设备故障诊

断的重要任务， 它直接关系到设备故障诊断的最终结

果， 对设备的状态监测、 故障原因分析等的准确性有
着极其重要影响。 伴随着人工智能及油液分析技术信

息化的发展， 磨损故障诊断及监测也进入了智能化阶

段。 智能在线监测的发展与进步， 提高了油液监测效
率， 增加了检测结果的可信度， 给出了合理的可靠性

评估指标并实现诊断智能化， 使油液监测技术为企业

设备润滑安全可靠性管理提升做出了更大的贡献， 真
正意义上实现了机械装备在用油液性能指标的快速高

效检测、 设备润滑磨损状态的智能诊断及设备润滑磨
损视情维护策略的优化。 在线监测领域， 文献 ［３］ 研

究了一种在线铁谱图像分析的方法， 经过图像采集、
二值化处理、 磨粒分割、 特征构造、 趋势分析等对铁
谱图像中的铁磁磨粒进行诊断， 实现了机械装备故障



的在线实时分析。 文献 ［４］ 针对齿轮油做了大量试验
分析， 研究了一种采用 ＹＵＶ 颜色空间方法进行二值
化、 采用合理卷积模板实现图像锐化的方法； 并通过
运用减背景方法和自动阈值分割法， 提高了磨粒分割
准确率。 文献 ［５］ 针对在线油液中的磨粒图片， 提出
了一种二次二值化的方法， 提高了磨粒自动识别的效
率， 并且采用线性滤波处理磨粒图像和低通滤波处理
背景噪点的手段， 提高了故障识别的精度。 文献 ［６］
将先进的信息融合理论方法应用于油品磨损故障颗粒
的自动识别， 编制了对应的计算机应用识别程序， 在
基于磨粒图象的形态特征及参数进行筛选和各种统计
分析的基础上， 研究了各参数的统计容许限和决策基
元概率， 并取得了良好的效果。 文献 ［７－８］ 对机械
装备的在线磨损故障进行了深入分析和研究。

中海油深圳分公司西江 ３０２ 海上钻井平台建立了
油液在线监测系统平台， 开展了油液的监测工作， 通
过油液监测发现了设备可能出现的早期磨损， 从而及
时采取措施进行了视情维修。
１　 在线监测系统平台

油液在线监测系统由下位机单元、 油路循环单
元、 通讯单元、 上位机单元组成。 下位机单元由油液
在线采集系统、 电源系统、 控制板系统组成， 完成油
液在线监测的数据采集； 油路循环单元同取油口、 取
油管道、 进油口、 内部油路管道、 出油口、 回油管
道、 回油口组成， 完成油液的循环流动， 实现对油液
的实时采集； 通讯单元由电源线、 ４８５ 信号线组成，
完成油液在线监测系统的数据传输； 上位机单元由工
控机、 显示器、 专家诊断系统组成， 工控机对采集到
的数据进行实时分析， 一端通过显示器的数据客户端

直观地展现出实时数据， 另一端可通过网络传递给专
家诊断中心， 进行更详细专业的分析。 油液在线监测
系统示意图如图 １ 所示。

图 １　 油液在线监测系统示意图

Ｆｉｇ １　 Ｓｃｈｅｍａｔｉｃ ｄｉａｇｒａｍ ｏｆ ｏｉｌ ｏｎｌｉｎｅ ｍｏｎｉｔｏｒｉｎｇ ｓｙｓｔｅｍ

２　 海上钻井平台在线监测实施
中海油深圳分公司西江 ３０２ 海上钻井平台在 ５ 台

发电机组上安装了油液在线监测仪 （安装如图 ２—４
所示）， 实现了发电机组润滑油系统的实时监测。

图 ２　 海上钻井平台油液在线监测仪安装位置示意图

Ｆｉｇ ２　 Ｓｃｈｅｍａｔｉｃ ｄｉａｇｒａｍ ｏｆ ｏｉｌ ｏｎｌｉｎｅ ｍｏｎｉｔｏｒｉｎｇ ｄｅｖｉｃｅｓ
ｉｎｓｔａｌｌａｔｉｏｎ ｐｏｓｉｔｉｏｎ ｏｆ ｏｆｆｓｈｏｒｅ ｄｒｉｌｌｉｎｇ ｐｌａｔｆｏｒｍ

图 ３　 海上钻井平台油路循环位置示意图
Ｆｉｇ ３　 Ｓｃｈｅｍａｔｉｃ ｄｉａｇｒａｍ ｏｆ ｏｉｌ ｃｉｒｃｕｉｔ ｃｙｃｌｅ ｏｆ ｏｆｆｓｈｏｒｅ ｄｒｉｌｌｉｎｇ ｐｌａｔｆｏｒｍ
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图 ４　 海上钻井平台在线监测系统人机界面

Ｆｉｇ ４　 Ｔｈｅ ｍａｎ⁃ｍａｃｈｉｎｅ ｉｎｔｅｒｆａｃｅ ｏｆ ｏｎｌｉｎｅ ｍｏｎｉｔｏｒｉｎｇ ｓｙｓｔｅｍ ｏｎ ｏｆｆｓｈｏｒｅ ｄｒｉｌｌｉｎｇ ｐｌａｔｆｏｒｍ

　 　 在对 １＃ 机组在线监测过程中， ２０１６ 年 １１ 月 ２９
日， 发现 ７０ ～ １００ μｍ 及 １００ ～ １５０ μｍ 段颗粒急剧增

加， 如表 １ 所示， 系统出现了报警提醒， 界面报警和

声音同时报警。 西江 ３０２ 作业区于 ２０１６ 年 １２ 月 ３ 日

进行了采样送检。

表 １　 １＃机组 １１ 月 ２９ 日实测数据 （对应 １２ 月 ３ 日送检样品）
Ｔａｂｌｅ １　 Ｍｅａｓｕｒｅｄ ｄａｔａ ｏｆ Ｎｏ􀆰 １ ｕｎｉｔ ｉｎ Ｎｏｖ􀆰 ２９ （ｃｏｒｒｅｓｐｏｎｄｉｎｇ ｔｏ ｔｈｅ ｓａｍｐｌｅ ｓｅｎｔ ｉｎ Ｄｅｃ􀆰 ３）

序号 时间 温度
铁磁颗粒

７０～１００ μｍ
铁磁颗粒

１００～１５０ μｍ
铁磁颗粒

＞１５０ μｍ
非铁磁颗粒

１００～２００ μｍ

１ ２０１６－１１－２９ ６：１０ ７８．３９ ℃ １２ ５ １ １

２ ２０１６－１１－２９ ６：１５ ７８．３９ ℃ １２ ５ １ １

３ ２０１６－１１－２９ ６：２０ ７８．３９ ℃ １２ ５ １ １

４ ２０１６－１１－２９ ６：２５ ７８．３９ ℃ １２ ５ １ １

５ ２０１６－１１－２９ ６：３０ ７８．３９ ℃ １２ ５ １ １

６ ２０１６－１１－２９ ６：３５ ７８．３９ ℃ １３ ５ １ １

７ ２０１６－１１－２９ ６：４０ ７８．２９ ℃ １６ ５ １ １

８ ２０１６－１１－２９ ６：４５ ７８．２９ ℃ １７ ７ １ １

９ ２０１６－１１－２９ ６：５０ ７８．３９ ℃ １７ １０ １ １

１０ ２０１６－１１－２９ ６：５５ ７８．３９ ℃ １９ １０ １ １

　 　 ２０１６ 年 １２ 月 ９ 日， 在线监测再次发现 １＃ 机组

７０～１００ μｍ 及 １００～１５０ μｍ 段颗粒急剧增加， 如表 ２
所示， 系统出现了报警提醒， 界面报警和声音同时报

警。 西江 ３０２ 作业区于 ２０１６ 年 １２ 月 １２ 日再次进行

了采样送检。
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表 ２　 １＃机组 １２ 月 ９ 日实测数据 （对应 １２ 月 １２ 日送检样品）
Ｔａｂｌｅ ２　 Ｍｅａｓｕｒｅｄ ｄａｔａ ｏｆ Ｎｏ． １ ｕｎｉｔ ｉｎ Ｄｅｃ． ９ （ｃｏｒｒｅｓｐｏｎｄｉｎｇ ｔｏ ｔｈｅ ｓａｍｐｌｅ ｓｅｎｔ ｉｎ Ｄｅｃ． １２）

序号 时间 温度
铁磁颗粒

７０～１００ μｍ
铁磁颗粒

１００～１５０ μｍ
铁磁颗粒

＞１５０ μｍ
非铁磁颗粒

１００～２００ μｍ
１６７６ ２０１６－１２－０９ ９：３４ ７８．３９ ℃ ２ １ １ １
１６７７ ２０１６－１２－０９ ９：３９ ７８．３９ ℃ ２ １ １ １
１６７８ ２０１６－１２－０９ ９：４４ ７８．３９ ℃ ３ ２ １ １
１６７９ ２０１６－１２－０９ ９：４９ ７８．３９ ℃ ３ ３ １ １
１６８０ ２０１６－１２－０９ ９：５４ ７８．３９ ℃ ４ ４ １ １
１６８１ ２０１６－１２－０９ ９：５９ ７８．３９ ℃ ４ ４ １ １
１６８２ ２０１６－１２－０９ １０：０４ ７８．３９ ℃ ５ ４ １ １
１６８３ ２０１６－１２－０９ １０：０９ ７８．３９ ℃ ５ ５ １ １
１６８４ ２０１６－１２－０９ １０：１４ ７８．３９ ℃ ６ ５ １ １
１６８５ ２０１６－１２－０９ １０：１９ ７８．３９ ℃ ７ ６ １ １

　 　 ２０１６ 年 １２ 月 １３ 日， 在线监测第三次发现 １＃机

组 ７０～ １００ μｍ 及 １００ ～ １５０ μｍ 段颗粒急剧增加， 如

表 ３ 所示， 系统出现了报警提醒， 界面报警和声音同

时报警。 西江 ３０２ 作业区于 ２０１６ 年 １２ 月 １４ 日第三

次进行了采样送检。

表 ３　 １＃机组 １２ 月 １３ 日实测数据 （对应 １２ 月 １４ 日送检样品）
Ｔａｂｌｅ ３　 Ｍｅａｓｕｒｅｄ ｄａｔａ ｏｆ Ｎｏ． １ ｕｎｉｔ ｉｎ Ｄｅｃ． １３ （ｃｏｒｒｅｓｐｏｎｄｉｎｇ ｔｏ ｔｈｅ ｓａｍｐｌｅ ｓｅｎｔ ｉｎ Ｄｅｃ． １４）

序号 时间 温度
铁磁颗粒

７０～１００ μｍ
铁磁颗粒

１００～１５０ μｍ
铁磁颗粒

＞１５０ μｍ
非铁磁颗粒

１００～２００ μｍ
１８７１ ２０１６－１２－１３ ９：３４ ７８．３９ ℃ ２ １ １ １
１８７２ ２０１６－１２－１３ ９：３９ ７８．３９ ℃ ２ １ １ １
１８７３ ２０１６－１２－１３ ９：４４ ７８．３９ ℃ ２ １ １ １
１８７４ ２０１６－１２－１３ ９：４９ ７８．３９ ℃ ２ １ １ １
１８８５ ２０１６－１２－１３ ９：５４ ７８．３９ ℃ ２ １ １ １
１８８６ ２０１６－１２－１３ ９：５９ ７８．３９ ℃ ２ １ １ １
１８８７ ２０１６－１２－１３ １０：０４ ７８．３９ ℃ ２ １ １ １
１８８８ ２０１６－１２－１３ １０：０９ ７８．３９ ℃ ２ １ １ １
１８８９ ２０１６－１２－１３ １０：１４ ７８．３９ ℃ ３ １ １ １

３　 油液离线铁谱验证

对于这种连续报警情况， 西江 ３０２ 作业区在

２０１６ 年 １２ 月 ３ 日、 １２ 月 １２ 日， １２ 月 １４ 日分别对柴

油机润滑油进行了取样， 并送到专业检测机构进行离

线铁谱分析， 检测结果如图 ５—７ 所示。

图 ５　 １２ 月 ３ 日油样中磨粒 （运行 ５９５ ｈ）
Ｆｉｇ ５　 Ａｂｒａｓｉｖｅ ｐａｒｔｉｃｌｅｓ ｉｎ ｔｈｅ ｏｉｌ ｓａｍｐｌｅ ｉｎ Ｄｅｃ􀆰 ３ （ｒｕｎｎｉｎｇ ｆｏｒ ５９５ ｈ）
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图 ６　 １２ 月 １２ 日油样中磨粒 （运行 １９５ ｈ）
Ｆｉｇ ６　 Ａｂｒａｓｉｖｅ ｐａｒｔｉｃｌｅｓ ｉｎ ｔｈｅ ｏｉｌ ｓａｍｐｌｅ ｉｎ Ｄｅｃ􀆰 １２ （ｒｕｎｎｉｎｇ ｆｏｒ １９５ ｈ）

图 ７　 １２ 月 １４ 日油样中磨粒 （运行 ２１６ ｈ）
Ｆｉｇ ７　 Ａｂｒａｓｉｖｅ ｐａｒｔｉｃｌｅｓ ｉｎ ｔｈｅ ｏｉｌ ｓａｍｐｌｅ ｉｎ Ｄｅｃ􀆰 １４ （ｒｕｎｎｉｎｇ ｆｏｒ ２１６ ｈ）

　 　 从铁谱分析结果看， 油中的确有大尺寸的颗粒，
尺寸最大达 １２０ μｍ。 这些大尺寸的颗粒处于在线监测

的传感器的检测范围， 因此能被在线监测装置捕捉到。
４　 过滤器滤网铁谱分析

截取过滤器的滤网， 对清洗滤网的油进行铁谱分

析， 结果如图 ８、 图 ９ 所示。 可以看出， 滤网上有少

量尺寸约 ５０ μｍ 的铁磁性磨粒， 这也与在线监测的

结果相吻合。

图 ８　 过滤器滤网铁磁性磨粒分析

Ｆｉｇ ８　 Ａｂｒａｓｉｖｅ ｐａｒｔｉｃｌｅｓ ａｎａｌｙｓｉｓ ｏｆ ｆｉｌｔｅｒ ｓｃｒｅｅｎ
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５　 结束语

中海油海上钻井平台在线监测系统出现报警后，
结合油液在线监测和离线铁谱分析， 证实了油中的确

含有大尺寸的铁磁性颗粒。 中海油海上钻井平台根据

检测结果， 更换了 １＃机组的滤芯和过滤网， 重新开

机并恢复正常运行。
在线监测对磨粒的大尺寸的颗粒较为敏感， 尽管

在检测精度上和离线分析尚有一定的差距， 但其反应

的是设备的实时状况， 这是离线监测所不能达到的。
大部分情况下， 磨粒都是来源于设备相关部件的磨

损， 但是不排除系统管路中沉积的残留颗粒被冲洗到

了润滑油中这种偶发性的因素， 因此， 若在线监测报

警时， 应跟踪分析颗粒浓度变化趋势， 如果颗粒浓度

只是短时间内上升， 后又趋于平稳， 那可能源于沉积

颗粒的污染； 如果在一段时间内持续上升， 且温度也

出现异常， 则很可能出现异常磨损。 另外， 当当在线

监测出现连续报警时， 可以立即取样分析， 以综合判

断设备是否存在异常。
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功能 ＭＯＦ 薄膜材料研究获系列进展
功能复合薄膜材料的高效、 经济制备是当前新型薄膜材料研发的难题之一， 尤其是光功能复合薄膜的制备和应用还需要

大力发展。
最近， 中国科学院福建物质结构研究所结构化学国家重点实验室研究员张健领导的研究团队成功合成了负载超小碳纳米

点阵的光学 ＭＯＦ 薄膜材料。 碳纳米点 （ＣＤｓ） 由于其高化学稳定性、 低毒性、 良好的生物兼容性和优异的光物理性能， 在

催化、 荧光、 传感和生物成像等方面都有着广泛的应用前景。 该研究团队创新性地利用了 ＭＯＦ 材料和葡萄糖分子在碳化温

度上的显著差异， 去实现碳纳米点与 ＭＯＦ 材料的复合。 一般 ＭＯＦ 材料的碳化温度需超过 ５００ ℃， 而葡萄糖分子的碳化温度

却在 ２００ ℃左右。 因此， 负载葡萄糖分子的 ＭＯＦ 材料在 ２００ ℃下保持骨架结构不变， 但是葡萄糖被碳化行为限制在 ＭＯＦ 孔

中的碳纳米点， 从而获得分散均一的 ＣＤｓ＠ ＭＯＦ 复合材料。 碳纳米点的尺寸可以通过选择拥有不同孔结构的 ＭＯＦｓ 去调控。
制备的碳纳米点负载型 ＭＯＦ 薄膜不仅具有良好的形貌和光学透明度， 而且表现出波段可调的光致发光效应和光限幅效应。
该研究工作实现了超小碳纳米点阵在 ＭＯＦ 模板中的可控合成， 并发展了新型 ＣＤｓ＠ ＭＯＦ 复合光限幅材料。

同期， 该研究团队制备了能够高效选择性检测挥发性有机物的卟啉基 ＰＩＺＡ－１ 薄膜材料， 探索了 ＭＯＦ 薄膜的生长取向、
厚度、 修饰基底等因素对 ＭＯＦ 薄膜性能的影响， 开发了一系列具有手性拆分功能和催化功能的薄膜材料。

（来源： 中科院福建物质结构研究所）
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摘要： 提出基于有序样品聚类和模糊理论发动机状态监测研究方法。 利用有序样品聚类方法， 对油液铁谱分析数

据进行分类， 实现了发动机的状态监测； 利用模糊理论方法， 结合发射光谱分析数据判断发动机的异常磨损部位。 采

用该方法对康明斯 ６ＢＴ５． ９ 型柴油发动机状态进行监测， 确定发动机可能出现异常磨损的部位， 与发动机解体实际检

查结果一致， 证明上述研究方法对发动机异常磨损部位的确定具有一定的适用性。
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　 作为设备状态监测的主要手段之一， 油液监测技

术在评价润滑油和发动机当前工作状态、 预知其状态

变化趋势等方面发挥着重要的作用［１－３］。 文献 ［４－６］
分别基于模糊神经网络、 灰色时序组合模型和关联度

分析对发动机的磨损状态进行分析， 取得一定的效

果。 但由于发动机的磨损是一个极其复杂的过程， 加

之发动机异常磨损受多种因素的影响， 发动机中摩擦

副众多， 且磨损元素与摩擦副不是一一对应关系， 致

使发动机状态监测及异常磨损位置确定困难重重［７］。
发动机的监测数据具有有序性， 通常的聚类方法

已不再适用对其聚类分析。 鉴于此， 本文作者提出基

于有序样品聚类和模糊理论发动机状态监测的方法，
该方法利用有序样品聚类方法， 结合铁谱分析数据判

断发动机的状态； 利用模糊理论方法， 结合发射光谱

分析数据判断发动机的异常磨损部位。
１　 试验设计

对 ＥＱ６ＢＴ５􀆰 ９ 柴油机进行正常磨损期的试验， 试

验时间为 ６５ ｈ。 在试验过程中， 人为设置异常磨损，
定期收集发动机的油样， 利用 ＺＴＰ⁃Ｘ２ 直读式铁谱仪

获得铁谱数据， 利用 ＯＳＡＩＩ ＭｏｒｔｏＣｈｅｃｋ 全自动综合油

料分析监测仪获得原子发射光谱数据， 从而获得反映

发动机磨损状态的铁谱参数和光谱参数。 试验的流程

如图 １ 所示。 其中， 发动机状态由 ＦＣＴ⁃１３００ 发动机

试验系统控制 Ｗ６２０ 水力测功器实现。

图 １　 试验流程图

Ｆｉｇ １　 Ｓｃｈｅｍａｔｉｃ ｏｆ ｅｘｐｅｒｉｍｅｎｔ



由于发动机的正常磨损期是一个比较长的过程，
为使试验过程中发动机能够提前出现异常磨损现象，
在发动机的正常磨损阶段人为设置异常磨损， 使发动

机出现异常磨损， 以获得发动机正常磨损阶段异常磨

损状态的数据。 直读式铁谱仪获得的大颗粒质量分数

ＤＬ 和小颗粒质量分数 ＤＳ 的变化趋势如图 ２ 所示。

图 ２　 试验结果

Ｆｉｇ ２　 Ｒｅｓｕｌｔ ｏｆ ｅｘｐｅｒｉｍｅｎｔ

２　 基于有序样品聚类的发动机状态监测

聚类分析的基本程序是， 首先根据一批样品的多

个观测指标， 具体地找出一些能够度量样品或者指标

之间相似程度的参数， 然后利用统计量将样品或指标

进行归类。
２􀆰 １　 参数选择

试验得到的铁谱分析参数有 ＤＬ、 ＤＳ、 ＤＬ ＋ＤＳ、
ＤＬ －ＤＳ、 （ＤＬ －ＤＳ ） ×ＤＬ、 （ＤＬ －ＤＳ ） ／ ＤＳ、 （ＤＬ －ＤＳ ） ×
（ＤＬ＋ＤＳ）、 （ＤＬ－ＤＳ） ／ （ＤＬ ＋ＤＳ）。 由于这些参数对发

动机状态的反映灵敏度大小有强弱， 因此， 以下利用

层次 分 析 方 法 （ Ａｎａｌｙｔｉｃ Ｈｉｅｒａｒｃｈｙ Ｐｒｏｃｅｓｓ， 简 称

ＡＨＰ）， 从上述 ８ 个参数中筛选出与发动机状态具有

良好对应关系的参数， 作为评价发动机状态的参数。
根据实验结果， 得评价矩阵：
Ａ＝

　 １　 ６．０２　 ０．９８　 ０．５７　 ０．２６　 ２．８９　 ０．２５　 ３．０１
０．１７　 　 １　 ０．１７　 ０．３３　 ０．１３　 ０．３１　 ０．１１　 ０．２２
１．０２　 ５．８８　 　 １　 ０．４８　 ３．０６　 ５．１１　 ０．２７　 ３．０５
１．７５　 ３．０３　 ２．０８　 　 １　 ０．５３　 ２．９７　 ０．２４　 ３．０３
３．８５　 ７．６９　 ０．３３　 １．８９　 　 １　 ４．９６　 ０．５４　 ２．０１
０．３５　 ３．１８　 ０．２０　 ０．３４　 ０．２０　 　 １　 ０．２２　 １．０４
４．００　 ９．０９　 ３．７０　 ４．１７　 １．８５　 ４．５４　 　 １　 ４．８９
０．３３　 ４．５６　 ０．３３　 ０．３３　 ０．５０　 ０．９６　 ０．２０　 　 １
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将评价矩阵 Ａ 的各个元素进行归一化处理， 即

可得各参数反映发动机磨损状态的贡献权重的排序

（ＤＬ－ＤＳ）×（ＤＬ＋ＤＳ）（０􀆰 ２７２）、 （ＤＬ －ＤＳ） ×ＤＬ（０􀆰 ２２３）、
ＤＬ－ＤＳ（０􀆰 １７２）、 ＤＬ ＋ＤＳ（０􀆰 １４３）、 ＤＬ（０􀆰 ０８１）、 （ＤＬ －

ＤＳ） ／ （ ＤＬ ＋ ＤＳ ） （ ０􀆰 ０５１ ）、 （ ＤＬ － ＤＳ ） ／ ＤＳ （ ０􀆰 ０４４ ）、
ＤＳ（０􀆰 ０１４）。 对上述结论进行一致性检验， λｍａｘ ＝
８􀆰 １０７ 得， ＣＩ＝ ０􀆰 １０７。

则 ＣＲ 为： ＣＲ＝ ＣＩ
ＲＩ

＝ ０．１０７
１．４１

＝ ０．０７６＜０．１

满足一致性检验要求， 基于 ＡＨＰ 方法的铁谱分

析参数权重排序是成立的。 根据排序结果， 选择

（ＤＬ－ＤＳ）×（ＤＬ ＋ＤＳ）、 （ＤＬ －ＤＳ） ×ＤＬ 作为有序样品聚

类的承参数。
２􀆰 ２　 基于有序样品聚类的发动机状态监测

将 ＡＨＰ 方法选出的参数（ＤＬ －ＤＳ ） ×（ＤＬ ＋ＤＳ ）、
（ＤＬ－ＤＳ）×ＤＬ 运用 ＭＡＴＬＡＢ 进行有序样品聚类， 求得

最优分割。 运算结果为

ａｒｒａｙ ＝ ２５　 ３９　 ５０， 在 ２６～３９ ｈ 和 ５１～６５ ｈ 段有

异常磨损。 式中： ａｒｒａｙ 为编程中的函数。
为了证明上述计算结果的准确性， 图 ３、 ４ 给出

了（ＤＬ－ＤＳ） ×（ＤＬ ＋ＤＳ）和（ＤＬ －ＤＳ） ×ＤＬ 随时间变化曲

线图。

图 ３　 （ＤＬ－ＤＳ）×（ＤＬ＋ＤＳ）随时间变化曲线

Ｆｉｇ ３　 Ｃｕｒｖｅ ｏｆ （ＤＬ－ＤＳ）×（ＤＬ＋ＤＳ） ｗｉｔｈ ｔｉｍｅ

图 ４　 （ＤＬ－ＤＳ）×ＤＬ 随时间变化曲线

Ｆｉｇ ４　 Ｃｕｒｖｅ ｏｆ （ＤＬ－ＤＳ）×ＤＬ ｗｉｔｈ ｔｉｍｅ

由以上曲线变化规律可以发现， 在第 ２５ ｈ 以前

的曲线与 ４０～５０ ｈ 时间段内的曲线相对平缓， 而 ２６～
３９ ｈ 和第 ５１～６５ ｈ 时间段内曲线变化剧烈。 在 ２６～３９
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ｈ 和 ５１～６５ ｈ 时间段内分别有 ３２、 ３３、 ３４、 ５２、 ６０、
６３ ｈ 等超出规定值， 说明在这 ２ 个时间段内出现异常

磨损。
３　 基于模糊理论发动机异常磨损部位的确定

在上述状态监测的基础上， 采用模糊理论［８］， 利

用发射光谱数据对发动机异常磨损位置进行判断。
模糊诊断方法的实质是根据模糊关系矩阵 Ｒ 和

元素矢量， 进行模糊模式识别， 以确定某种元素的最

可能产生的磨损部位。 构建模糊诊断矩阵， 即找到各

种元素与摩擦部位之间的模糊关系， 即确定模糊矩阵

的元素 ｒ ｉｊ。 本文作者采用由模糊统计法求得模糊隶属

度， 方法如下：
ｒ ｉｊ ＝

ｉ 元素梯度超标时属于 ｊ 摩擦副异常磨损的次数
ｉ 元素梯度超标的总次数

（１）

影响发动机的磨损不确定性因素很多， 为了克服

不确定性因素的影响， 采用多因素综合评分法对模糊

隶属度 ｒ ｉｊ进行修正。
元素矢量为

Ｚ＝ （ｕｚ１， ｕｚ２，．．．， ｕｚｍ） （２）
其中 ｕｚ ｉ （ ｉ＝ １， ２，．．．， ｍ） 是发动机具有元素 ｚ ｉ

的隶属度。 其取值为

ｕｚ ｉ
＝ ０ （检测元素梯度值未超标）

１ （检测元素梯度值超标）{
最后得到异常磨损部位的矢量为

Ｙ＝Ｚ·Ｒ＝ （ｕｙ１， ｕｙ２，．．．， ｕｙｎ） （３）

　 　 在获得模糊诊断矩阵的基础上， 利用最大隶属度

原则， 结合发动机故障统计资料， 确定发动机的异常

磨损位置。
发动机异常磨损段的主要磨损元素如表 １ 所示。

表 ２ 给出了康明斯 ６ＢＴ５􀆰 ９ 型柴油发动机磨损元素与

摩擦副的对应关系。 依据该发动机长期维修统计资

料， 得到该发动机元素超标和发动机异常磨损部位对

应出现次数， 如表 ３ 所示。

表 １　 主要磨损元素的梯度

Ｔａｂｌｅ １　 Ｇｒａｄｉｅｎｔ ｏｆ ｍａｉｎ ｗｅａｒ ｅｌｅｍｅｎｔ
运行时间 ｔ ／ ｈ Ａｌ Ｃｒ Ｃｕ Ｐｂ

２７ １．６６ ０．０５７ １．３８ ０．２

５４ ０．２８ ０．１４０ ０．８ ０．０５

表 ２　 康明斯 ６ＢＴ５􀆰 ９ 型柴油发动机磨损元素与发动机

的摩擦副对应关系

Ｔａｂｌｅ ２　 Ｒｅｌａｔｉｏｎ ｏｆ ｗｅａｒ ｅｌｅｍｅｎｔ ａｎｄ ｆｒｉｃｔｉｏｎ ｐａｉｒｓ ｆｏｒ
Ｃｕｍｍｉｎｓ ６ＢＴ５􀆰 ９ ｄｉｅｓｅｌ ｅｎｇｉｎｅ

元素
活塞与

缸套

活塞销与

衬套

活塞环

与缸套

轴瓦与

曲轴

Ａｌ １ ０ ０ １

Ｃｒ １ ０ １ ０

Ｃｕ １ １ １ １

Ｐｂ ０ ０ ０ １

表 ３　 元素超标时检测出摩擦副异常磨损的次数

Ｔａｂｌｅ ３　 Ｔｉｍｅｓ ｏｆ ｆｒｉｃｔｉｏｎ ｐａｉｒｓ ａｂｎｏｒｍａｌ ａｓ ｅｌｅｍｅｎｔｓ ｅｘｃｅｅｄ ｓｔａｎｄａｒｄ

元素 活塞与缸套（ｙ１） 活塞销与衬套（ｙ２） 活塞环与缸套（ｙ３） 轴瓦与曲轴（ｙ４）

Ａｌ ８ ０ ０ １

Ｃｒ ２ ０ １２ ０

Ｃｕ ０ ５ ０ １０

Ｐｂ ０ ０ ０ ２

　 　 表 ２ 中 “０” 表示该摩擦部位的材料中不含该元

素， “１” 表示该摩擦部位的材料中含有该元素。 由

三线值法检测表 １ 中第 ５４ ｈ 的数据得 Ｃｒ 超标， 根据

式 （２） 得超标元素矢量 Ｚ 为

Ｚ＝ ［ ｚ１， ｚ２， ｚ３， ｚ４］ ＝ ［０， １， ０， ０］
式中： “０” 表示该元素梯度没有超标； “１” 表示该

元素梯度超标。
由表 １ 的模糊诊断矩阵为

Ｒ＝

０．８８　 　 ０　 　 　 ０　 　 　 　 ０．１２
０．１６　 ０　 ０．８４　 ０
０．０１ ０．２８　 ０．０６　 ０．５５
０　 ０　 ０　 １

é

ë

ê
ê
ê
êê

ù

û

ú
ú
ú
úú

由式 （３） 计算得到磨损部位向量 Ｙ ＝ ［０􀆰 １６，
０， ０􀆰 ８４， ０］。 根据最大值原则确定磨损部位， 对照

表 ３ 知， 发动机可能出现异常磨损的部位是活塞环与

缸套， 与发动机解体实际检查结果一致。
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４　 结论

（１） 提出通过有序样品聚类对铁谱监测数据进

行聚类分析， 以此判断发动机是否存在异常磨损。 针

对发动机中摩擦副多、 元素与摩擦副不是一一对应的

特点， 利用模糊理论确定发动机异常磨损可能存在的

位置， 并对模型中应用的模糊诊断矩阵采用多因素综

合评分法进行修正， 提升了模糊诊断矩阵的适应力和

准确性。
（２） 以康明斯 ６ＢＴ５􀆰 ９ 型柴油发动机为例， 基于

有序样品聚类和模糊理论发动机状态监测方法， 确定

发动机可能出现异常磨损的部位是活塞环与缸套， 与

发动机解体实际检查结果一致， 证明上述研究方法对

发动机异常磨损部位的确定具有一定的适用性。
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摘要： 提出柴油机气缸套－活塞环径向磨损的理论计算方法， 以某船舶柴油机为例， 模拟发动机喷油提前角过大

或过小导致的非正常燃烧情况下的燃烧压力曲线， 计算不同喷油提前角下柴油机气缸套－活塞环的磨损量。 结果表明：
喷油提前角过小时， 柴油机爆发压力会明显降低， 燃油燃烧不完全， 下死点附近处径向磨损量比正常燃烧情况的要

高， 但缸套径向磨损量和正常燃烧时相差不大且最大磨损量变化趋势基本一致； 喷油提前角过大时， 当燃油达到压燃

点时， 燃油雾化程度降低或者消失， 造成燃油的燃烧持续时间过长， 燃烧压力的峰值很高， 且在缸套点火附近处会出

现明显的黏着磨损， 在下死点附近润滑油膜部分发生破裂， 出现边界润滑状态， 最大径向磨损量会突然增大。
关键词： 柴油机； 非正常燃烧； 气缸套； 磨损量
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Ｋｅｙｗｏｒｄｓ：ｄｉｅｓｅｌ ｅｎｇｉｎｅ；ａｂｎｏｒｍａｌ ｃｏｍｂｕｓｔｉｏｎ；ｃｙｌｉｎｄｅｒ ｌｉｎｅｒ；ｗｅａｒ ｒａｔｅ

　 柴油机在长时间的运行过程中， 某个或部分气缸

难免会有不正常的燃烧情况发生， 不正常的燃烧情况

主要体现在缸内燃烧压力曲线和缸套－活塞环磨损程

度的变化。 严重的柴油机气缸套磨损会使柴油机的振

动异常， 降低柴油机的使用寿命， 更严重的会导致船

舶柴油机的停运［１］， 甚至造成生命财产的严重危害，
因此研究柴油机不正常燃烧对缸套－活塞环磨损的影

响具有重大的意义。
关于柴油机气缸套－活塞环磨损的研究有很多，

其中张勇和简弃非［２］对气缸套二维非线性磨损过程进

行了理论研究， 考虑了油膜厚度、 润滑油温度和黏

度、 表面粗糙度和柴油机运行时间等因素的影响， 推

导出各种影响因素情况下缸套二维非线性磨损的计算

方程； 王宪成等［３］对高原环境条件下的柴油机气缸套

磨损进行了计算研究， 充分考虑各个海拔高度因素对

气缸套磨损的影响， 得出了在海拔 ５ ０００ ｍ 左右时气

缸平均磨损值达到最大值的结论。 然而大多数学者是

在考虑一些基本的影响因素情况下对气缸套磨损进行

理论计算研究的［４］， 关于非正常的燃烧因素对缸套磨

损的研究基本处于空白状态。 基于以上情况， 本文作

者选择几个常见的非正常燃烧例子， 调整柴油机工况

使其按照非正常燃烧压力曲线工作， 测量每个工况下

缸套－活塞环经 ４００ ｈ 长时间运行后的磨损情况。



１　 计算模型

１􀆰 １　 柴油机点火模型

因为柴油机是以压燃的方式进行点火的， 因此在

Ｓｈｅｌｌ 模型的基础上进一步提出燃油压燃模型的修正

模型， 修正模型是以链锁反应为理论基础的， 使燃烧

能够不断自发地进行。 修正的 Ｓｈｅｌｌ 模型将有机燃油

的自燃视为退化分支链锁反应， 为了便于分析， 该模

型将点燃过程中有共同性质的组分归类在一起。 修正

的 Ｓｈｅｌｌ 模型的反应过程可以由下列反应方程［５］表示：

链锁引发 ＲＨ＋Ｏ２

ｋｑ→２Ｒ， 链锁扩散 Ｒ
ｋｐ→Ｒ＋Ｐ

＋放热， Ｒ
ｆ１ｋｐ→Ｒ＋Ｂ， Ｒ＋Ｑ

ｆ２ｋｐ→Ｒ＋Ｂ， Ｒ
ｆ４ｋｐ→Ｒ＋Ｑ，

分支反应 Ｂ
ｋＢ→２Ｒ， 线性链停止 Ｒ

ｆ３ｋｐ→Ｉ， 二次链停

止 ２Ｒ
ｋｔ→Ｉ。

在上述反应方程式中： ＲＨ 为发生燃烧反应的碳

氢化合物； Ｒ 为燃料产生的自由基； Ｂ 为反应中间产

物； Ｐ 为一氧化碳、 二氧化碳和水等生成物； Ｑ 为活

性中间产物； Ｉ 为无法参与反应的组分； ｋｑ、 ｋｐ、
ｆ１ｋｐ、 ｆ２ｋｐ、 ｆ３ｋｐ、 ｆ４ｋｐ、 ｋ ｔ、 ｋＢ 则表示各化学反应的反

应速率系数。
１􀆰 ２　 燃烧的湍流模型

柴油机点火以后， 燃烧活动将会按照湍流模型进

行， 为了保证燃烧模拟的准确性， 采用了双方程控制

模型， 即用 ｋ⁃ε 模型对缸内流场进行三维数值模拟。
ｋ⁃ε 模型属于涡流黏性耗散模型， 它的计算稳定性较

高， 对计算资源的要求低且花费不高。 ｋ⁃ε 模型是现

在应用最多的一种湍流封闭模型， 经过学者不断的修

正改进， ｋ⁃ε 模型现在已经成为比较完善的模拟柴油

机缸内三维流动现象的模型。 湍流动能方程 ｋ 和湍流

耗散率方程 ε［６－９］如下：
湍流能量输运方程：

ρ
∂ｋ
∂ｔ

＋ ρＵ ｊ
∂ｋ
∂ｘ ｊ

＝ Ｐ ＋ Ｇ － ε ＋ ∂
∂ｘ ｊ

μ ＋
μ ｔ

σｋ

∂ｋ
∂ｘ ｊ

æ

è
ç

ö

ø
÷

（１）
湍流能量耗散方程：

ρ
􀆟ε
∂ｔ

＝ Ｃε１Ｐ ＋ Ｃε３Ｇ ＋ Ｃε４ｋ
∂ＵＫ

∂ｘｋ

－ Ｃε２ε
æ

è
ç

ö

ø
÷

ε
ｋ

＋

∂
∂ｘ ｊ

μ ｔ

σｓ

∂ε
∂ｘ ｊ

æ

è
ç

ö

ø
÷ （２）

其中： Ｐ、 Ｇ 和 μ ｔ 的表达式为

Ｐ ＝ － ｕ ｉｕ ｊ

∂Ｕｉ

∂ｘ ｊ

（３）

Ｇ ＝ － ｇ ｉ

μ ｔ

σρ

∂ρ
∂ｘ ｉ

（４）

μ ｔ ＝ Ｃμρ
ｋ２

ε
（５）

式中： ｋ 为湍流动能生成率， ｍ２ ／ ｓ２； ε 为湍流动能耗

散率， ｍ２ ／ ｓ３； μ ｔ 为湍流黏性系数； μ 为层流黏性系

数； σｋ、 σｓ 为湍流普朗特数； Ｐ 为平均应力产生项；
Ｇ 为重量产生项。 各系数的标准取值分别是： Ｃμ ＝
０􀆰 ０９， Ｃε１ ＝ １􀆰 ４４， Ｃε２ ＝ １􀆰 ９２， Ｃε３ ＝ ０􀆰 ８， Ｃε４ ＝ ０􀆰 ３３，
σｋ ＝ １， σｓ ＝ １􀆰 ３， σρ ＝ ０􀆰 ９。
１􀆰 ３　 缸套磨损模型

对 Ｈｏｌｍ⁃Ａｃｈａｒｄ 黏着磨损公式进行改进， 得到汽

缸套的黏着磨损深度公式：

ｈ ＝ Ｋ
Ｗａ

Ｈ
Ｎｗ （６）

式中： Ｋ 为黏着磨损系数； Ｎｗ 为黏着磨损循环次数；
Ｈ 为柴油机气缸套的硬度。
２　 实例的计算与分析

以 ＭＡＮ⁃Ｂ＆Ｗ １２Ｋ９８ＭＣ⁃Ｃ 型船舶柴油机作为实

测对象， 运用 ＦＩＲＥ 燃烧模拟软件对该船舶柴油机的

燃烧压力进行仿真模拟， 通过调整柴油机的喷油提前

角来模拟不同燃油喷射角下的燃烧压力曲线； 将实船

上的柴油机按照模拟的喷油提前角喷油发火燃烧， 运

行 ４００ ｈ 后对实船柴油机的缸套－活塞环径向磨损情

况进行测量， 结合各种情况下的燃烧压力曲线， 得出

喷油提前角过大或过小导致的非正常燃烧情况对

缸套－活塞环径向磨损的影响。
２􀆰 １　 喷油提前角对燃烧压力的影响

ＭＡＮ⁃Ｂ＆Ｗ １２Ｋ９８ＭＣ⁃Ｃ 型船舶柴油机的主要参

数如表 １ 所示。

表 １　 柴油机主要参数

Ｔａｂｌｅ１　 Ｍａｉｎ ｐａｒａｍｅｔｅｒｓ ｏｆ ｄｉｅｓｅｌ ｅｎｇｉｎｅ
参数 数值

冲程数 ２
型式 直立式

气缸数量 １２
额定功率 ６８ ４９０ ｋＷ
额定转速 １０４ ｒ ／ ｍｉｎ

缸径 ９８０ ｍｍ
行程 ２ ４００ ｍｍ

喷孔个数 ４
喷孔直径 １．４２ ｍｍ

喷嘴伸出缸盖距离 ８ ｍｍ
喷油角度 １５５°

根据主机的各个参数， 用绘图软件 Ｐｒｏ ／ Ｅ 建立燃

烧室的压缩上止点三维模型， 将模型导入 ＦＩＲＥ 燃烧

模拟软件中， 用 ＦＡＭＥ 中的 Ｈｙｂｒｉｄ Ａｓｓｉｓｔａｎｔ 工具自动

生成压缩上止点的体网格， 如图 １ 所示。
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图 １　 压缩上止点时燃烧室体网格

Ｆｉｇ １　 Ｃｏｍｂｕｓｔｉｏｎ ｃｈａｍｂｅｒ ｇｒｉｄｓ ａｔ ｃｏｍｐｒｅｓｓｉｏｎ ｔｏｐ ｄｅａｄ ｐｏｉｎｔ

ＭＡＮ⁃Ｂ＆Ｗ １２Ｋ９８ＭＣ⁃Ｃ 型船舶柴油机正常燃烧

的喷油提前角为 ２° （曲柄转角， 下同）， 因此选择比

２°延迟和提前的喷油提前角作为测试角度。 因在柴油

机运行过程中， 喷油量和喷油提前角不会变化很大，
所以测试角度的间隔角选择为 １°， 即分别选择 １°、
２°、 ３°和 ４°作为柴油机测试的喷油提前角。 调整好模

型的喷油提前角后， 通过 ＦＩＥＲ 软件模拟的燃烧压力

曲线如图 ２ 所示。

图 ２　 不同喷油提前角下的缸内压力曲线

Ｆｉｇ ２　 Ｃｙｌｉｎｄｅｒ ｐｒｅｓｓｕｒｅ ｃｕｒｖｅｓ ｕｎｄｅｒ ｄｉｆｆｅｒｅｎｔ ｉｎｊｅｃｔｉｏｎ ｔｉｍｉｎｇｓ

　 　 图 ２ 中喷油提前角为 ２°的缸内燃烧压力曲线为

正常燃烧压力曲线， 具有明显的发火点； 喷油提前角

为 １°的燃烧爆发压力明显降低， 这表明喷油提前角

太小， 燃油没有燃烧完全； 喷油提前角为 ３°和 ４°时，
虽然爆发压力提高， 但是没有明显的燃烧点， 这表明

喷油提前角过大， 燃油提前喷洒雾化， 当燃油达到压

燃点时， 燃油雾化程度降低或者消失， 造成燃油的燃

烧持续时间过长。
２􀆰 ２　 喷油提前角对柴油机缸套磨损的影响

将 ＭＡＮ⁃Ｂ＆Ｗ １２Ｋ９８ＭＣ⁃Ｃ 型船舶柴油机 ４ 个气

缸的喷油提前角分别设置为 １°、 ２°、 ３°和 ４°， 测量

柴油机运行 ４００ ｈ 后其缸套－活塞环磨损情况， 图 ３
示出了实测缸套的磨损情况。

图 ３　 缸套磨损情况

Ｆｉｇ ３　 Ｗｅａｒ ｏｆ ｃｙｌｉｎｄｅｒ ｌｉｎｅｒ

图 ３ 中出现了多处不正常磨损， 磨损类型为黏着

磨损， 颜色越深表示黏着磨损越严重， 磨损量越多。
测量船舶柴油机的 ４ 个气缸套径向最大的磨损量， 结

果如图 ４ 所示。 横坐标表示离上止点的距离， 纵坐标

表示磨损的厚度。
从图 ４ 可以看出， 因为喷油提前角为 ３°、 ４°的非

正常燃烧的过程后移并延长， 气缸内的温度急剧升

高， 润滑油的黏度降低， 润滑油的承载能力降低， 爆

炸的燃烧导致缸内压力突然变大， 柴油机气缸套径向

最大磨损量程指数降低， 因为下死点附近的油膜出现

破裂的情况， 油膜出现边界润滑状态， 缸套下死点处

磨损稍微增高。 正常燃烧情况下的柴油机气缸套－活
塞环的径向最大润滑磨损量在任何位置处都相对较

低。 因为和正常的喷油提前角相差不大， 喷油提前角

为 １°时对应的缸套径向磨损量和正常燃烧的相差不

大， 缸套径向最大的磨损量的趋势基本接近一致， 而

且磨损的数值相差也不大， 但是在距离上死点 １ ～
１􀆰 ６５ ｍ 处时， 径向最大磨损量比正常燃烧情况的要

高。 喷油提前角为 ３°和 ４°时， 因为喷油提前角太大，
柴油机气缸压缩的不够充分， 在压缩至燃烧位置处

时， 柴油雾化的不是很好， 导致燃烧点延迟， 燃烧压

力降低， 但是柴油机的气缸的磨损量异常增大， 随着

曲轴的转动， 气缸磨损量降低很快； 距离上死点 ２ ｍ

３２１２０１７ 年第 ７ 期 贾郑铭等： 喷油提前角对船舶柴油机气缸套－活塞环磨损的影响



之后的气缸套， 润滑油膜部分发生破裂， 出现了边 界润滑状态， 最大径向润滑磨损量突然增大。

图 ４　 不同喷油提前角下缸套的磨损量

Ｆｉｇ ４　 Ｗｅａｒ ｏｆ ｃｙｌｉｎｄｅｒ ｕｎｄｅｒ ｄｉｆｆｅｒｅｎｔ ｉｎｊｅｃｔｉｏｎ ｔｉｍｉｎｇｓ

２􀆰 ３　 实验结果可靠性的验证

为了验证以上测量结果的可靠性， 利用已经成熟

的理论对缸套－活塞环磨损进行计算， 选择 ３°喷油提

前角对应的磨损曲线作为验证对象， 将计算结果和测

量结果进行对比分析， 如图 ５ 所示。

图 ５　 气缸套径向磨损计算值与实测值对比

Ｆｉｇ ５　 Ｃｏｍｐａｒｉｓｏｎ ｂｅｔｗｅｅｎ ｔｈｅ ｃａｌｃｕｌａｔｅｄ ａｎｄ ｍｅａｓｕｒｅｄ ｖａｌｕｅｓ ｏｆ ｔｈｅ ｒａｄｉａｌ ｗｅａｒ ｏｆ ｃｙｌｉｎｄｅｒ ｌｉｎｅｒ

　 　 对以上数据的分析统计可知， 气缸套最大磨损深

度的置信概率为 ０􀆰 ９０ 的均值区间是 ［ ０􀆰 ０３３ ８，
０􀆰 ０４１ ３］， 均值为 ０􀆰 ０３９ ７， 服从正态分布， 计算得

气缸套径向最大磨损深度为 ４４􀆰 ０５ μｍ， 与实测值

４５􀆰 ７ μｍ （置信概率为 ０􀆰 ９５） 误差为 ３􀆰 ６１％。 计算得

到的磨损最大值所在点距上止点 ０􀆰 ３ ｍ， 与实测值

０􀆰 ３０９ ｍ 相比， 误差为 ２􀆰 ９１％， 在 ０􀆰 ９５ 置信度区间

内， 最大计算误差为 ４􀆰 ７３４％。 从以上数据可以看出，
柴油机气缸套磨损的计算值和测量值基本吻合。 因

此， 非正常燃烧对气缸套磨损试验的结果是准确的。
３　 结论

（１） 柴油机气缸套－活塞环径向磨损的计算值和

测量值基本吻合， 证明提出的理论计算方法是正确的。
（２） 喷油提前角过小的情况下， 爆发压力会明

显降低， 燃油燃烧不完全； 喷油提前角过大时， 当燃

油达到压燃点时， 燃油雾化程度降低或者消失， 造成

燃油的燃烧持续时间过长， 燃烧压力的峰值很高。
（３） 与正常燃烧的情况相比， 非正常燃烧对柴

油机气缸套－活塞环的磨损量在点火处位置附近较

大， 出现明显的黏着磨损， 且会导致下死点附近润滑

油膜部分发生破裂， 出现边界润滑状态， 最大径向磨

损量突然增大。 其中喷油提前角过小时， 缸套径向磨

损量和正常燃烧时相差不大且最大磨损量变化趋势基

本一致， 但下死点附近处径向磨损量比正常燃烧情况

的要高； 喷油提前角过大时， 在下死点附近处径向磨

损量会突然升高。
（下转第 １３０ 页）
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摘要： 漆膜是润滑油中一种化学反应的产物。 为了分析漆膜对滑动轴承性能的影响， 将漆膜简化为轴承承载区内

的突起状矩形积垢物， 在 Ｒｅｙｎｏｌｄｓ 方程基础上， 通过修改轴承间隙函数及其对角度的偏导数来考虑不规则间隙影响，
应用有限差分法建立含漆膜滑动轴承性能计算模型， 分析含漆膜轴承和无漆膜轴承内压力分布、 油膜厚度、 轴颈中心

位置、 温升等特性。 结果表明， 含漆膜轴承承载区内同时存在漆膜引起的台阶流动和轴承收敛间隙引起的挤压流动效

应， 台阶流效应改变了滑动轴承油膜压力分布特性和轴承承载特性， 导致轴颈平衡位置发生改变； 漆膜越厚， 偏心率

和偏位角越小； 出现漆膜后， 轴承最小油膜厚度减小， 最大油膜压力增大， 承载能力减小， 润滑油温升增大， 对轴承

安全运行将产生不利影响； 漆膜张角较小时， 最小间隙附近台阶流动形成的动压效应明显， 容易形成局部高压和高

温， 漆膜张角增大到一定程度后， 漆膜对轴承性能的影响趋于平缓。
关键词： 滑动轴承； 漆膜； 承载能力
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ｗｉｔｈ ｔｈｅ ｉｎｃｒｅａｓｅ ｏｆ ｖａｒｎｉｓｈ ａｎｇｌｅ．

Ｋｅｙｗｏｒｄｓ：ｊｏｕｒｎａｌ ｂｅａｒｉｎｇ；ｖａｒｎｉｓｈ；ｃａｒｒｙｉｎｇ ｃａｐａｃｉｔｙ

　 滑动轴承是汽轮发电机组、 压缩机等大型旋转机械

的重要部件， 起着支撑转子的关键作用。 滑动轴承出现

故障后， 对机组安全、 稳定与可靠运行的影响很大。
漆膜又称之为积碳、 结胶， 是润滑油中一种化学

反应的产物， 是一种新的与基础油和添加剂完全不同

的化学物质。 漆膜生成机制理较为复杂， 与润滑油品

质和滑动轴承工况有关， 轴承变载荷运行产生的高温

会加速漆膜形成［１－２］。 滑动轴承内形成的漆膜极易附着

在金属表面， 特别是在轴承最小间隙处， 导致轴承润



滑不良。 随着润滑技术的发展， 人们对传统用于透平

润滑的基础油配方进行了重大调整， 一些大型旋转机

械的滑动轴承相继出现了漆膜问题。 目前， 国外在漆

膜形成机制、 检测、 预防及清除方面正在开展研究，
已初步形成漆膜检测标准方法， 并纳入 ＡＳＴＭ 体系。

含漆膜轴承因为漆膜的存在导致间隙不规则。 国

内外对带有不规则间隙的轴承性能的研究大多集中在

凹槽和微小织构对轴承摩擦性能的影响上［３－５］。 文献

［６］ 研究发现微循环表面网状形态结构对摩擦副润

滑特性的影响较大； 文献 ［７］ 研究表明， 轴承表面

细小的凹槽会带来更多能量损失和更高润滑油出口温

度； 文献 ［８］ 的实验研究表明， 表面形状渐缩织构

相对于平坦织构对轴承润滑状态的影响要小； 文献

［９］ 采用 ＣＦＤ 技术建立了三维织构化滑动轴承的仿

真分析模型， 分析了微织构分布位置、 形状和尺寸对

轴承承载能力的影响及其机制。
上述研究表明， 乌金表面凹槽或微织构会影响和

改变轴承性能， 特别当凹槽或微织构位于承载区时。
漆膜不同于凹槽和微织构， 是一种位于承载区的微突

起结构， 并且主要存在于最小间隙附近， 其对轴承性

能的影响应该大于凹槽或微织构， 但是人们在漆膜对

滑动轴承性能影响方面的研究还不够深入。 随着漆膜

问题越来越突出， 这方面的研究正在受到人们的关注。
本文作者根据漆膜特征建立了含漆膜滑动轴承性

能分析模型， 采用有限差分法求解漆膜作用下的

Ｒｅｙｎｏｌｄｓ 方程， 研究了漆膜厚度、 尺寸等因素对滑动

轴承性能的影响， 评估漆膜对滑动轴承安全运行的影

响， 为含漆膜滑动轴承的性能分析、 状态监测和故障

诊断提供了参考。
１　 含漆膜轴承计算分析模型

Ｒｅｙｎｏｌｄｓ 方程是滑动轴承性能研究基础。 这是一

组关于油膜压力的偏微分方程， 可以采用有限差分、

有限元等方法来求解。 与普通滑动轴承不同的是， 含

漆膜轴承求解时需要考虑轴承内部因为漆膜所带来的

结构不规则性影响。
１􀆰 １　 漆膜模型

研究表明， 润滑油中不可分解物通过最小轴承间

隙处时， 在高温等因素作用下， 容易积聚在乌金表

面， 形成漆膜， 如图 １ 所示。 图 ２ 给出了一组汽轮发

电机组滑动轴承漆膜图片。

图 １　 滑动轴承漆膜形成部位

Ｆｉｇ １　 Ｌｏｃａｔｉｏｎ ｏｆ ｊｏｕｒｎａｌ ｂｅａｒｉｎｇ ｖａｒｎｉｓｈ

图 ２　 含漆膜滑动轴承图片

Ｆｉｇ ２　 Ｐｉｃｔｕｒｅ ｏｆ ｊｏｕｒｎａｌ ｂｅａｒｉｎｇｓ ｗｉｔｈ ｖａｒｎｉｓｈ

由漆膜形成原理可知， 漆膜大多位于轴承承载

区， 可以简化为如图 ３ 所示的圆弧形状。 漆膜的形状

和位置可以用漆膜周向起始和终止角 θ１ 和 θ２、 漆膜

厚度 ｈ 、 漆膜轴向起始和终止位置 ｚ１ 和 ｚ２ 等来表示。
为了较为准确地模拟漆膜形状， 漆膜边界处的厚度假

设呈梯形分布。 将滑动轴承油膜沿收缩区剖开， 形成

如图 ３ 所示的矩形求解区域。

图 ３　 含漆膜滑动轴承计算分析模型

Ｆｉｇ ３　 Ｔｈｅ ｓｉｍｕｌａｔｉｏｎ ｍｏｄｅｌ ｏｆ ｂｅａｒｉｎｇ ｗｉｔｈ ｖａｒｎｉｓｈ （ａ） ｔｈｅ ｓｉｍｐｌｉｆｉｅｄ ｍｏｄｅｌ ｏｆ ｂｅａｒｉｎｇ ｗｉｔｈ ｖａｒｎｉｓｈ； （ｂ） ｔｈｅ ｓｉｍｐｌｉｆｉｅｄ ｍｏｄｅｌ ｏｆ
ｖａｒｎｉｓｈ ｂｏｕｎｄａｒｙ； （ｃ） ｔｈｅ ｅｘｐａｎｄｅｄ ｍｏｄｅｌ ｏｆ ｂｅａｒｉｎｇ ｗｉｔｈ ｖａｒｎｉｓｈ
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１􀆰 ２　 含漆膜滑动轴承润滑方程

将润滑油视为不可压缩流体， 在图 ４ 所示滑动轴

承坐标系中， 以油膜压力为变量的 Ｒｅｙｎｏｌｄｓ 方程的

量纲一化形式为

􀆟
􀆟φ

Ｈ３ 􀆟Ｐ
􀆟φ

æ

è
ç

ö

ø
÷ ＋ ｄ

ｌ
æ

è
ç

ö

ø
÷

２ 􀆟
􀆟λ

Ｈ３ 􀆟Ｐ
􀆟λ

æ

è
ç

ö

ø
÷ ＝ ３

􀆟Ｈ
􀆟φ

Ｈ＝ １＋εｃｏｓφ
{ （１）

式中： φ 由最大油膜厚度处算起； ｌ 为轴承的宽度；
λ＝ ２ｚ ／ ｌ， （－１≤λ≤１）， 当坐标原点取在轴承宽度中

央时， ｚ 是轴承轴向宽度坐标； Ｈ 为量纲一油膜厚度；
ε 为偏心率， ε＝ ｅ ／ ｃ， ｅ 为偏心矩， ｃ 为轴承间隙。

图 ４　 含漆膜滑动轴承模型

Ｆｉｇ ４　 Ｍｏｄｅｌ ｏｆ ｂｅａｒｉｎｇ ｗｉｔｈ ｖａｒｎｉｓｈ

考虑到轴向对称性， 求解区域选为图 ３ （ ｃ） 所

示阴影区域： ０≤λ≤１， ０≤φ≤π。
油膜压力边界条件： 入口 ＡＢ 边、 端部 ＡＤ 边处

Ｐ＝ ０， 对称边 ＢＣ 处∂Ｐ ／ ∂λ ＝ ０。 周向采用半 Ｓｏｍｍｅｒ⁃
ｆｅｌｄ 条件， 认为只有收敛区内存在完整油膜， 即：

Φ＝ θ０ ～ θ０＋π， 　 　 　 Ｐ≥０
Φ＝ θ０＋π～ θ０＋２π， Ｐ＝ ０{ （２）

已知轴承油膜压力分布后， 由压力积分求得轴承

水平和垂直方向上的承载 Ｆｘ， Ｆｙ：

Ｆｘ ＝ －
μωＲｌ

（ｃ ／ Ｒ） ２∫Φ２

Φ１

∫１

－１
（Ｐｄλ）ｓｉｎΦｄΦｄλ

Ｆｙ ＝ －
μωＲｌ

（ｃ ／ Ｒ） ２∫Φ２

Φ１

∫１

－１
（Ｐｄλ）ｃｏｓΦｄΦｄλ （３）

式中： μ 为润滑油黏度； Ｒ 为轴承半径； ω 为转动频

率； Φ 是由轴承正上方起始计量的角度。
摩擦力 Ｆ 和摩擦因数 ｆ 计算方式如下：

Ｆ ＝ ∫Φ２

Φ１

∫１

－１
（
μＵ
ｃ

＋ Ｈ
２

∂Ｐ
Ｒ∂θ

）Ｒｄθｄｚ

ｆ ＝
Ｆ
Ｆｙ

（４）

式中： Ｕ 为轴颈表面圆周速度， Ｕ ＝ Ｒω 。

绝热流动下的润滑油温度方程为

ρ［（
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è
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êê
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式中： ｘ ＝ Ｒφ ； Ｔ 为润滑油温度； ｃｖ 为比热容； ρ 为润

滑油密度； ｈ 为油膜厚度， ｈ＝Ｈｃ。
温度方程求解时， 将进油口处油温设为进油温

度， 轴承端部温度边界条件为

∂Ｔ
∂ｚ

＝ ０ （６）

采用有限差分法求解 Ｒｅｙｎｏｌｄｓ 方程和温度方程。
计算时， 固定轴颈偏心率不变， 调整偏位角， 直至油

膜合力垂直向上， 从而得到相应偏心率下的油膜压力

分布， 并通过求解温度方程得到温度和黏度分布。
１􀆰 ３　 漆膜对轴承性能的影响

漆膜对轴承性能的影响主要表现在对滑动轴承间

隙影响上。 无漆膜区域内轴承间隙分布满足：
Ｈ ＝ １ ＋ εｃｏｓφ
∂Ｈ
∂φ

＝ － εｓｉｎφ{ （７）

含漆膜区域内轴承间隙减小， 间隙分布满足：

Ｈ ＝ １ ＋ εｃｏｓφ － ｈ

∂Ｈ
∂φ

＝ － εｓｉｎφ － ∂ｈ
∂φ

ì

î

í

ïï

ïï

（８）

式中： ｈ 为漆膜量纲一厚度。 漆膜厚度对周向角度的

偏导数：

∂ｈ
∂φ

＝ ０， 漆膜主体内

∂ｈ
∂φ

＝ ａ， 漆膜边界处

ì

î

í

ï
ïï

ï
ï

（９）

式中： ａ 为漆膜边界处漆膜厚度梯度系数。
１􀆰 ４　 网格无关性分析

仿真试验表明， 无漆膜轴承轴向和周向划分段数

为 １０×２０ 时， 载荷、 偏心率、 偏位角、 最大压力、 最

小油膜厚度等关键技术指标的计算误差 ε′＜０􀆰 ５％。
含漆膜轴承因间隙不规则， 压力变化较大， 网格

划分要密些。 试验表明， 轴向和周向划分段数取为

２０×４８ 段， 可以满足关键技术指标计算误差 ε′＜０􀆰 ５％
要求。
２　 漆膜影响分析

以某轴承为例进行分析。 轴颈直径 Ｄ ＝ ５６５ ｍｍ，
半径间隙 ｃ＝ ０􀆰 ４２３ ８ ｍｍ， 轴承长度 Ｌ＝ ３２０ ｍｍ， 轴承

载荷 Ｗ ＝ ２５０ ｋＮ， 转速 ω ＝ ３ ０００ ｒ ／ ｍｉｎ。 漆膜位于承
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载区， 漆膜宽 Ｌ１ ＝ Ｌ， 量纲一漆膜厚度 ｈ ＝ ０ ～ ０􀆰 ２４，
张角为 ２０° ～ １５０°。 润滑油密度 ρ ＝ ８９０ ｋｇ ／ ｍ３， 黏度

μ＝ ０􀆰 ０２５ Ｐａ·ｓ， 比热容 ｃｖ ＝ １ ９０６ Ｊ ／ （ｋｇ·℃）。
２􀆰 １　 油膜厚度和压力分布

图 ５ 给出了相同轴承载荷下有漆膜和无漆膜轴承

内油膜厚度和压力分布情况。 从图 ５ （ａ） 可见， 无漆

膜轴承的承载区内油膜厚度以三角函数形式连续变化，
含漆膜轴承在整个承载区内的油膜厚度都明显减小。

图 ５　 两种模式下油膜厚度和压力分布情况

Ｆｉｇ ５　 Ｏｉｌ ｆｉｌｍ ｔｈｉｃｋｎｅｓｓ ａｎｄ ｐｒｅｓｓｕｒｅ ｄｉｓｔｒｉｂｕｔｉｏｎ ｏｆ ｂｅａｒｉｎｇ ｗｉｔｈ
ａｎｄ ｗｉｔｈｏｕｔ ｖａｒｎｉｓｈ （ａ） ｏｉｌ ｆｉｌｍ ｔｈｉｃｋｎｅｓｓ； （ｂ） ｏｉｌ
ｐｒｅｓｓｕｒｅ ｄｉｓｔｒｉｂｕｔｉｏｎ； （ｃ） ｔｈｅ ３Ｄ ｐｒｅｓｓｕｒｅ ｆｉｇｕｒｅ ｏｆ
ｂｅａｒｉｎｇ ｗｉｔｈ ｖａｒｎｉｓｈ

从图 ５ （ｂ） 可见， 因非漆膜区域内沿着流动方

向间隙逐渐减小， 形成挤压效应， 压力逐渐增大； 漆

膜前沿附近间隙突然变小， 在台阶流和楔形挤压流动

效应的共同作用下， 油膜压力增大； 漆膜后沿附近，
间隙突然变大， 台阶流效应与楔形效应部分相抵， 导

致油膜压力减小。 漆膜厚度增大到一定程度后， 台阶

流效应大于楔形间隙效应， 在轴承间隙收敛区内也有

可能形成负压区。 因此， 含漆膜轴承承载区内油膜压

力分布特性取决于轴承内楔形间隙挤压效应和漆膜台

阶流效应共同作用结果， 与无漆膜轴承相比， 油膜压

力分布差异也主要表现在漆膜区域内。
２􀆰 ２　 轴颈平衡位置

图 ６ 给出了相同载荷下轴颈偏心率和偏位角随漆

膜厚度变化情况。 随着漆膜厚度的增大， 台阶流导致

的动压效应增大， 轴颈偏心率和偏位角减小。

图 ６　 偏心率和偏位角随漆膜厚度变化情况

Ｆｉｇ ６　 Ｃｈａｎｇｅ ｏｆ ｅｃｃｅｎｔｒｉｃｉｔｙ ｒａｔｉｏ （ａ） ａｎｄ ａｔｔｉｔｕｄｅ ａｎｇｌｅ
（ｂ） ｗｉｔｈ ｖａｒｎｉｓｈ ｔｈｉｃｋｎｅｓｓ

２􀆰 ３　 摩擦因数

图 ７ 给出了相同载荷下轴承摩擦因数随漆膜厚度

变化情况。 随着漆膜厚度的增大， 凸起漆膜对润滑油

的流动形成了阻碍， 导致轴承摩擦因数增大。

图 ７　 轴承摩擦因数随漆膜厚度变化情况

Ｆｉｇ ７　 Ｃｈａｎｇｅ ｏｆ ｂｅａｒｉｎｇ ｆｒｉｃｔｉｏｎ ｃｏｅｆｆｉｃｉｅｎｔ ｗｉｔｈ ｖａｒｎｉｓｈ ｔｈｉｃｋｎｅｓｓ

２􀆰 ４　 轴承安全性

轴承承载能力、 最小油膜厚度、 最大油膜压力和

润滑油温升等是评估轴承安全性的重要因素。
图 ８ 给出了相同载荷下最小油膜厚度、 最大油膜

压力随漆膜厚度变化情况。 随着漆膜厚度的增大， 最

小油膜厚度减小， 轴承承载力减小， 轴承润滑状况恶

化， 最大油膜压力增大， 轴承乌金所承受的动压增

大， 对轴承安全运行不利。
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图 ８　 最小油膜厚度和最大压力随漆膜厚度变化情况

Ｆｉｇ ８　 Ｃｈａｎｇｅ ｏｆ ｔｈｅ ｍｉｎｉｍｕｍ ｆｉｌｍ ｔｈｉｃｋｎｅｓｓ （ａ） ａｎｄ ｔｈｅ
ｍａｘｉｍｕｍ ｏｉｌ ｐｒｅｓｓｕｒｅ （ａ） ｗｉｔｈ ｖａｒｎｉｓｈ ｔｈｉｃｋｎｅｓｓ

图 ９ 给出了相同载荷下有漆膜和无漆膜轴承内润

滑油温度分布比较。 可以看出， 漆膜区域内润滑油温

升达到 ２８􀆰 １ ℃， 较无漆膜轴承温升 １２􀆰 １ ℃要高约 １６
℃， 并导致漆膜轴承总温升约高 １１􀆰 ４ ℃。 润滑油温

升过高将会导致瓦温过高以及润滑油氧化等故障。
综合上述分析可知， 漆膜产生后， 最小油膜厚度

减小、 最大油膜压力增大、 润滑油温升增大、 承载力

减小， 对轴承安全运行将会产生不利影响。

图 ９　 漆膜轴承和无漆膜轴承润滑油温度分布

Ｆｉｇ ９　 Ｏｉｌ ｔｅｍｐｅｒａｔｕｒｅ ｄｉｓｔｒｉｂｕｔｉｏｎ ｏｆ ｂｅａｒｉｎｇ ｗｉｔｈ ａｎｄ
ｗｉｔｈｏｕｔ ｖａｒｎｉｓｈ

２􀆰 ５　 漆膜张角影响分析

漆膜大多位于承载区， 分析时设定漆膜厚度不变，
漆膜终止角位于最小间隙处， 通过改变漆膜起始角来

改变漆膜张角， 研究漆膜张角对轴承性能的影响。
图 １０ 给出了不同漆膜张角下油膜压力分布。 随

着漆膜张角的减小， 轴承最小间隙附近台阶流动引发

的动压效应越发明显， 漆膜边界前后形成了很大的动

压， 对最小间隙附近的油膜压力分布产生了很大影

响， 最小间隙附近甚至形成了局部负压。

图 １０　 不同漆膜张角下油膜压力分布

Ｆｉｇ １０　 Ｐｒｅｓｓｕｒｅ ｄｉｓｔｒｉｂｕｔｉｏｎ ｗｉｔｈ ｄｉｆｆｅｒｅｎｔ ｖａｒｎｉｓｈ ａｎｇｌｅ

图 １１ 给出了不同漆膜张角下油膜温度分布， 图 １２
给出了摩擦因数、 最小油膜厚度、 最大油膜压力随漆

膜张角变化情况。 漆膜张角减小后， 最小间隙附近油

膜温升越发明显， 局部会出现高温。 随着漆膜张角的

减小， 摩擦阻力增大、 最小油膜厚度减小、 最大油膜

压力增大， 说明漆膜张角越小， 对轴承的危害越大。

图 １１　 不同漆膜张角下油膜温度分布

Ｆｉｇ １１　 Ｔｅｍｐｅｒａｔｕｒｅ ｄｉｓｔｒｉｂｕｔｉｏｎ ｗｉｔｈ ｄｉｆｆｅｒｅｎｔ ｖａｒｎｉｓｈ ａｎｇｌｅ

图 １２　 漆膜张角影响分析

Ｆｉｇ １２　 Ｉｎｆｌｕｅｎｃｅ ｏｆ ｖａｒｎｉｓｈ ａｎｇｌｅ ｏｎ ｂｅａｒｉｎｇ ｃｈａｒａｃｔｅｒｉｓｔｉｃｓ （ａ） ｆｒｉｃｔｉｏｎ ｃｏｅｆｆｉｃｉｅｎｔ； （ｂ） ｔｈｅ ｍｉｎｉｍｕｍ ｏｉｌ ｆｉｌｍ ｔｈｉｃｋｎｅｓｓ；
（ｃ） ｔｈｅ ｍａｘｉｍｕｍ ｏｉｌ ｐｒｅｓｓｕｒｅ
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３　 结论

（１） 含漆膜轴承承载区内同时存在漆膜引起的

台阶流和轴承收敛间隙引起的挤压流动效应， 台阶流

效应改变了滑动轴承油膜压力分布特性和承载特性。
（２） 漆膜使得轴承最小油膜厚度减小， 最大油

膜压力增大， 承载能力减小， 润滑油温升增大， 对轴

承安全运行将会产生不利影响。
（３） 漆膜改变了轴颈平衡位置。 漆膜越厚， 偏

心率和偏位角越小。
（４） 漆膜张角较小时， 轴承承载区内最小间隙

附近台阶流动形成的动压效应明显， 容易形成局部高

压和高温， 对轴承的危害较大。 漆膜张角增大到一定

程度后， 漆膜对轴承性能的影响趋于平缓。
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高精密凸轮分割器的凸轮滚子和锥度支撑肋润滑分析∗

周欢伟
（广州铁路职业技术学院　 广东广州 ５１０４３０）
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摘要： 为了提高凸轮分割器的运动精度， 通过分析凸轮分割器的运动结构原理， 建立凸轮分割器的凸轮滚子和锥

度支撑胁在润滑过程中的磨损功率模型； 通过研究凸轮分割器的凸轮滚子和锥度支撑胁轮廓表面存在的边界润滑状

态， 建立边界润滑中最小润滑膜厚度的数学模型， 分析速度、 温度、 黏度对边界润滑油膜形成的影响律。 提出保持凸

轮分割器良好润滑环境的策略， 保证边界润滑油膜能有效地形成。
关键词： 凸轮分割器； 边界润滑； 磨损； 油膜
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　 卧式封口机需要连续有间歇地进给的运动， 使封

口杯能在封口时有精准的封口时间， 封好口后能将封

口杯移走， 并将下一个封口杯移动到指定封口位置，
进行下一封口杯的封口。 凸轮分割器是实现间歇运动

的主流驱动装置， 常见的类型包括弧面凸轮分割

器［１］、 平面凸轮分割器［２］、 立体凸轮分割器。 吴镇生

等［３］指出， 在选择凸轮分割器的类型时， 主要应考虑

其实际工作中的转矩大小， 以实现所需的效率和精度

要求； 同时他们还建立了凸轮分割器转矩的数学建

模， 获得凸轮分割器的关键要素， 达到高效高精度运

行的目标。 田耀华［４］对凸轮分割器的入力轴和出力轴

磨损问题展开了研究， 建立了减少误差产生的策略。

高速精密凸轮分割器的运动精度为±３０ ｓ， 重复

精度为 ２ ｓ， 也就是说， 如果凸轮分割器的圆盘直径

为 ４００ ｍｍ 时， 只能充许±０􀆰 ０１７ ｍｍ 的重复定位精度

误差。 润滑对凸轮分割器运动精度起到重要作用， 为

提高凸轮分割器的定位精度， 需要对其内部润滑性能

进行研究。 本文作者从凸轮分割器的内部结构出发，
分析影响凸轮分割器运动精度的因素， 探索润滑油的

选择原则， 研究影响油膜形成的规律， 获得改善油膜

形成的方法， 最后将研究成果应用到高速精密的凸轮

分割器中， 验证研究结果的有效性。
１　 影响精度的关键因素

卧式封口机的凸轮分割器由入力轴和出力轴构成，
通过入力轴上的锥度支撑胁， 与出力轴上带有均匀分

布凸轮滚子无间隙垂直啮合， 实现入力轴与出力轴成

空间 ９０°传输 （如图 １ 和图 ２ 所示）。 凸轮分割器的凸

轮滚子和锥度支撑胁之间理论上是点接触或线接触，
且接触面很小， 应力较大。 由于它们之间存在压力和

摩擦， 造成凸轮分割器存在接触疲劳磨损、 黏着磨损、
磨粒磨损、 腐蚀磨损等， 严重影响其运动精度。



图 １　 凸轮分割器结构图

Ｆｉｇ １　 Ｓｔｒｕｃｔｕｒｅ ｄｉａｇｒａｍ ｏｆ ｃａｍ ｉｎｄｅｘｅｒ

图 ２　 凸轮滚子和锥度支撑胁轮廓接触图

Ｆｉｇ ２　 Ｔｈｅ ｃｏｎｔａｃｔｇｒａｐｈ ｂｅｔｗｅｅｎ ｔｈｅ ｃａｍ ｒｏｌｌｅｒ ａｎｄ ｔｈｅ ｔａｐｅｒ
ｓｕｐｐｏｒｔ ｆｌａｎｋ

１􀆰 １　 接触疲劳磨损

凸轮分割器在运动中， 凸轮滚子和锥度支撑胁受

到交变力和剪切应力的反复作用， 致使工作表面产生

裂纹， 随着裂纹的深入和延伸， 致使表面出现小片脱

落的小凹坑， 导致凸轮分割器产生噪声。
１􀆰 ２　 黏着磨损

由于凸轮分割器长期处于高速运动状态下， 锥度

支撑胁的工作表面随着工作时间的增加而温度增高，
造成其工作表面因塑性变形而产生不平整的峰顶， 出

现凸轮滚子和锥度支撑胁表面材料粘着在一起， 在后

继运动中使黏着处的材料被撕脱， 形成裂纹或凹痕，
导致凸轮分割器运动不精确或噪声过大。
１􀆰 ３　 磨粒磨损

由于润滑油中的硬质颗粒使得凸轮副在相对运动

时产生磨粒磨损， 表面被压出凹痕后产生材料脱落，

导致凸轮分割器工作时出现噪声。
１􀆰 ４　 腐蚀磨损

润滑油本身对凸轮副有一定的腐蚀性， 而凸轮分

割器连续工作时造成的表面局部高温， 更加剧了凸轮

滚子和锥度支撑胁工作表面层材料的变质和脱落， 导

致凸轮分割器运动不精确或噪声过大。
２　 卧式封口机的凸轮分割器的润滑分析

为减少分割器的磨损， 提高其运动精度， 需要对

凸轮滚子和锥度支撑胁进行润滑， 这样不仅可以避免

金属直接接触， 减少摩擦损失， 还可以散热及防锈。
理论上， 最佳的润滑可以减少或者避免凸轮滚子和锥

度支撑胁产生摩擦， 使其局部不被磨损， 从而延长凸

轮分割器的寿命。 但如果润滑选择不当， 反而会凸轮

分割器的凸轮滚子和锥度支撑胁润滑环境劣化， 加剧

接触面的局部磨损， 使出力轴的精度和输出力受到严

重影响， 因此润滑油的选择对凸轮分割器十分重要。
凸轮分割器对润滑油的黏度要求较高， 黏度越

大， 凸轮滚子和锥度支撑胁之间更容易形成油膜， 且

摩擦表面间的油膜愈厚， 因而较高的润滑油黏度可减

少或避免摩擦表面产生磨损。 然而润滑油黏度增加，
摩擦表面的阻力也在增加， 动力损失也在增加。 因

此， 合理地选择润滑油的黏度。
凸轮滚子和锥度支撑胁在高压下运动， 黏度随压

力的增高而增大， 当高压大于 ５ ＭＰａ 时， 压力对黏度

的影响明显加大。 凸轮分割器在运动过程中， 会产生

大量的热量， 使润滑受到一定的影响， 品质好的润滑

油， 黏度随温度变化小。 具体压力、 温度与黏度之间

的关系为

η ＝ η０ｅｘｐ［αｐ － β（Ｔ － Ｔ０）］ （１）
式中： η 为测试压力和温度下的黏度； η０ 为大气压下

的黏度； α 为黏压系数； ｐ 为测试压力； β 为黏温系数；
Ｔ 为测试温度； Ｔ０ 为室内温度。

以低密度的中石油 ９０＃ 机油为例， 当其黏度在

４６０ ｍＰａ·ｓ 时， 工作时润滑油的温度控制在 ４０ ℃，
可在 １ 个标准大气压 （１０１􀆰 ３２５ ｋＰａ） 下， 通过公式

（１） 计算， 获得测试压力和温度下的黏度 η 为 １７０􀆰 ６
ｍＰａ·ｓ。 通过上述研究可知， 凸轮分割器在运动过

程中， 油膜压力主要取决于载荷的大小， 出力轴的载

荷越大， 油膜压力越大， 油膜厚度越小， 转速越高，
油膜厚度越大。
３　 凸轮分割器的油膜模型

３􀆰 １　 边界润滑磨损功率的模型

在运动过程中， 凸轮滚子和锥度支撑肋中间的润

滑条件不同， 其表面油膜厚度会随着载荷增加、 温度
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升高而减少， 进而使局部油膜破裂， 形成干磨损， 出

现边界润滑的现象， 造成表面磨损的进程加快。 为了

减少出现边界润滑的概率， 需要研究边界润滑的特

点、 磨损功率。
３􀆰 １􀆰 １　 边界润滑的特点

卧式封口机的凸轮分割器的边界润滑存在以下的

特点：
（１） 凸轮滚子和锥度支撑胁的表面之间存在较

大的直接接触负荷；
（２） 由于高压渗入， 凸轮轮廓表面产生裂纹，

致使表面产生疲劳点蚀；
（３） 所采用的润滑油为黏度较高的油， 便于在

低速高压情况下形成油膜。
３􀆰 １􀆰 ２　 磨损功率的数学模型

凸轮滚子和锥度支撑胁的啮合点所在圆的压力角

为 φ ， 传动存在磨损， 在其啮合点的瞬间磨损功率

Ｐｓ（φ）
［５］为

Ｐｓ（φ） ＝ ｆ（φ）Ｆｎ（φ）ｖｓ（φ） × １０ －３ （２）
式中： ｆ（φ） 为啮合点处的瞬时摩擦因数； Ｆｎ（φ） 为啮

合点处的瞬时法向力， Ｎ； ｖｓ（φ） 为啮合点瞬时滑动速

度， ｍ ／ ｓ。
根据凸轮滚子和锥度支撑胁的载荷和材料属性，

当在外力载荷的作用下， 凸轮滚子和锥度支撑胁表面

产生碰撞性接触， 局部会产生弹性变形、 塑性变形、
疲劳点蚀， 甚至产生断裂等现象。 ＮＡＫＡＹＡＭＡ 和

ＨＡＳＨＩＭＯＴＯ［６］分析了摩擦过程中的分子化学变化，
获得了促进摩擦化学反应的主要因素是外逸电子、 带

电粒子、 断裂化学键等。 在凸轮滚子和锥度支撑胁表

面摩擦过程中， 产生了的外逸电子、 带电粒子会释放

出机械能、 热能等， 使接触表面局部温度瞬间过高，
在瞬时法向力 Ｆｎ（φ） 的作用下， 啮合点瞬时滑动速

度 ｖｓ（φ） 较高， 使化学键瞬间断裂， 造成瞬间磨损功

率 Ｐｓ（φ） 磨损加剧。
３􀆰 ２　 影响油膜形成的因素

由于边界润滑的存在， 为确保凸轮滚子和锥度支

撑胁的表面之间不直接接触， 需要计算最小油膜厚

度。 ＰＯＰＯＵ［７］ 根据 Ｌａｎｄａｕ 理论与 Ｆｒｅｎｋｅｌ⁃Ｋｏｎｔｏｒｏｖａ
模型， 建立了油膜最小的动摩擦力和最大静摩擦力的

数学模型， 总结出静态与动态摩擦是在较少范围内发

生的， 且可以用剪切模量的松弛时间和晶体参数建立

数学模型， 获得影响油膜形成的规律。 王斌和陈辛

波［５］利用混合模型， 建立了结合弹流润滑和边界润滑

的混合模型， 获得了动态模拟润滑过中的摩擦因数。

　 　 凸轮滚子和锥度支撑胁的表面之间的油膜形成状

况决定了凸轮分割器的运行精度。 根据 ＤＯＷＳＯＮ 和

ＨＩＮＧＧＩＮＳＯＮ［８］提出的最小油膜厚度计算公式， 可获

得凸轮滚子和锥度支撑胁的表面之间最小油膜大小。

ｈｍｉｎ ＝
２．６５α０．５４ （η０Ｕ） ０．７Ｒ０．４３

Ｅ′０．０３Ｗ０．１３ （３）

式中： α 为润滑油黏压系数， ｍ２ ／ Ｎ； η０ 为大气压为 ０
（压力为 ０） 时的动力黏度， Ｐａ·ｓ； Ｕ 为卷吸速度

（凸轮滚子和锥度支撑胁接触面平均速度）， ｍ ／ ｓ； Ｒ
为当量曲率半径； Ｗ 为接触区载荷线密度， Ｎ ／ ｍ； Ｅ′
为材料综合弹性模量， Ｐａ。

从式 （３） 中分析获得凸轮滚子和锥度支撑肋的油膜

厚度与润滑油的黏度、 卷吸速度、 承载负荷息息相关。
边界膜的形成与破裂的速度与润滑油的物理性

能、 化学性能、 机械力、 温度等密切相关［９］。 速度越

高， 选用低黏度的润滑油， 较容易形成油膜， 可减少

油楔形成对运动精密的影响。 低速运转时， 选用润滑

油的黏度越高， 阻抗力产生的越大、 发热量越多， 致

使局部温度也就越高， 较适合承载负荷较大的运动。
根据凸轮滚子和锥度支撑胁的运动情况， 合理选择它

们的运动速度， 便于有效形成油膜。 凸轮分割器中，
由低油温变化到高油温时， 温度变化较大， 润滑油的

黏度指数高应选用较大的， 由于工作环境温度较高，
加入相应的添加剂， 使润滑油的闪点高、 油性和抗氧

化性稳定可靠。
研究表明， 油膜的厚度在几 ｎｍ 至 １００ ｎｍ 的单分

子层变化， 此润滑膜对温度敏感度高， 且容易产生附

加物。 当温度升高时， 吸附的润滑膜产生产业化， 同

时形成金属氧化膜， 如氯化膜、 硫化膜、 磷化膜等。
通过分析发现， 凸轮滚子和锥度支撑胁的润滑膜呈现

绿色到褐色， 形状呈离散性的斑驳。 随着摩擦的加剧，
斑点将变硬变大的聚合物， 当此产物的生长速度大于

摩擦剪切速度， 即获得理想化的边界润滑膜模型。
３􀆰 ３　 实验分析

选用凸轮滚子半径为 ３５ ｍｍ 的凸轮分割器， 将

其安装在卧式封口机上， 其中凸轮滚子和锥度支撑肋

选用 ４５＃钢， 工作温度控制在 ４０ ℃以内， 输入轴 ｎ ＝
５０ ｒ ／ ｍｉｎ。 为了获得其运动精度为±３０ ｓ， 重复精度为

２ ｓ， 需要保持最小油膜厚度 ｈｍｉｎ 为 ０􀆰 １ ｍｍ。 根据式

（３） 计算获得， 选用大气压为 ０ （压力为 ０） 时的动

力黏度 ４６０ ｍＰａ·ｓ 比较合适。 低密度的中石油 ９０＃机

油其转速在 ２０ ～ １００ ｒ ／ ｍｉｎ， 其黏度在 ３２０ ～ ４６０
ｍＰａ·ｓ。 实验发现， 选用此机油较易形成油膜， 使
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凸轮分割器的重复定位精度在 １ ｓ， 运动精度为 １１ ｓ。
另外发现， 凸轮滚子和锥度支撑肋运行一定时间后，
为使得接触面能充分润滑， 凸轮分割器需要润滑油更

换周期， 第一次为周转 ５００ ～ １ ０００ ｈ 后 （２ ～ ４ 月），
第二次是在第一次后每 ３ ０００ ｈ 更换一次。
４　 结束语

通过分析凸轮分割器的运动结构原理， 获得影响

其运动精度的主要原因， 包括接触疲劳磨损、 黏着磨

损、 磨粒磨损、 腐蚀磨损等； 通过凸轮分割器的润滑

分析， 选择合适黏度的润滑油； 探索润滑对凸轮分割

器的凸轮滚子和锥度支撑胁等直接接触件的作用， 构

建凸轮滚子和锥度支撑胁在润滑过程中的磨损功率数

学模型。 由于凸轮滚子和锥度支撑胁在运动时常处于

边界润滑， 研究速度、 温度、 黏度对边界润滑油膜形

成的影响； 最后通过实验分析了所选润滑的润滑油特

性， 提出凸轮分割器的润滑油的更换周期。
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二硫化钼固体润滑球轴承的真空摆动特性∗
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摘要： 以常用精密二硫化钼固体润滑球轴承为研究对象， 采用摆动试验装置， 在真空环境中研究其在小角度往复

运动工作模式下的摩擦力矩、 磨损形貌、 使用寿命。 结果表明： 在真空环境中小角度往复运动模式下， 二硫化钼固体

润滑轴承摩擦表面不能够形成有效的转移润滑膜， 因而轴承摩擦力矩增大， 滚道磨损严重， 且在一定范围内摆动角度

越小、 摆动频率越高， 轴承的摩擦力矩增加越大、 滚道磨损越严重； 工作在小角度往复摆动模式下二硫化钼固体润滑

球轴承的运转寿命远小于同等接触应力条件下单向运转时的轴承运转寿命。
关键词： 球轴承； 固体润滑； 二硫化钼； 真空摆动
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ＨＵ Ｈａｎｊｕｎ　 ＣＡＯ Ｚｈｅｎ　 ＨＵ Ｊｉｘｉｎｇ

（Ｓｃｉｅｎｃｅ ａｎｄ Ｔｅｃｈｎｏｌｏｇｙ ｏｎ Ｖａｃｕｕｍ Ｔｅｃｈｎｏｌｏｇｙ ａｎｄ Ｐｈｙｓｉｃｓ Ｌａｂｏｒａｔｏｒｙ，Ｌａｎｚｈｏｕ Ｓｐａｃｅ Ｔｅｃｈｎｏｌｏｇｙ
Ｉｎｓｔｉｔｕｔｅ ｏｆ Ｐｈｙｓｉｃｓ，Ｌａｎｚｈｏｕ Ｇａｎｓｕ ７３００００，Ｃｈｉｎａ）

Ａｂｓｔｒａｃｔ：Ｔａｋｉｎｇ ｔｈｅ ｃｏｎｖｅｎｔｉｏｎａｌ ｐｒｅｃｉｓｉｏｎ ｍｏｌｙｂｄｅｎｕｍ ｄｉｓｕｌｆｉｄｅ ｓｏｌｉｄ ｌｕｂｒｉｃａｔｉｏｎ ｂａｌｌ ｂｅａｒｉｎｇ ａｓ ｔｈｅ ｏｂｊｅｃｔ ｏｆ ｓｔｕｄｙ，
ｉｔｓ ｃｈａｒａｃｔｅｒｉｓｔｉｃｓ，ｓｕｃｈ ａｓ ｆｒｉｃｔｉｏｎ ｔｏｒｑｕｅ，ｗｅａｒ ｍｏｒｐｈｏｌｏｇｉｅｓ ａｎｄ ｓｅｒｖｉｃｅ ｌｉｆｅ，ｗｅｒｅ ｓｔｕｄｉｅｄ ｕｎｄｅｒ ｔｈｅ ｃｏｎｄｉｔｉｏｎ ｏｆ ｓｍａｌｌ
ａｎｇｌｅ ｓｗｉｎｇ ｉｎ ｖａｃｕｕｍ ｂｙ ｕｓｉｎｇ ｔｈｅ ｓｗｉｎｇ ｔｅｓｔ ｄｅｖｉｃｅ．Ｔｈｅ ｒｅｓｕｌｔｓ ｓｈｏｗ ｔｈａｔ ｕｎｄｅｒ ｔｈｅ ｃｏｎｄｉｔｉｏｎ ｏｆ ｓｍａｌｌ ａｎｇｌｅ ｓｗｉｎｇ ｉｎ ｖａｃ⁃
ｕｕｍ，ｄｕｅ ｔｏ ｔｈｅ ｅｆｆｅｃｔｉｖｅ ｔｒａｎｓｆｅｒ ｌｕｂｒｉｃａｎｔ ｆｉｌｍ ｃａｎ ｎｏｔ ｂｅ ｆｏｒｍｅｄ ｉｎ ｔｈｅ ｆｒｉｃｔｉｏｎ ｓｕｒｆａｃｅ ｏｆ ｂｅａｒｉｎｇ，ｔｈｅ ｆｒｉｃｔｉｏｎ ｔｏｒｑｕｅ ｏｆ
ｂｅａｒｉｎｇ ｉｓ ｉｎｃｒｅａｓｅｄ ａｎｄ ｔｈｅ ｒａｃｅｗａｙ ｗｅａｒ ｉｓ ｓｅｒｉｏｕｓ．Ａｎｄ ｉｎ ａ ｃｅｒｔａｉｎ ｒａｎｇｅ，ｔｈｅ ｓｍａｌｌｅｒ ｔｈｅ ｓｗｉｎｇ ａｎｇｌｅ ａｎｄ ｔｈｅ ｈｉｇｈｅｒ ｔｈｅ
ｓｗｉｎｇ ｆｒｅｑｕｅｎｃｙ，ｔｈｅ ｇｒｅａｔｅｒ ｔｈｅ ｆｒｉｃｔｉｏｎ ｔｏｒｑｕｅ ｏｆ ｔｈｅ ｂｅａｒｉｎｇ ａｎｄ ｔｈｅ ｍｏｒｅ ｓｅｒｉｏｕｓ ｔｈｅ ｒａｃｅｗａｙ ｗｅａｒ．Ｔｈｅ ｓｅｒｖｉｃｅ ｌｉｆｅ ｏｆ ｍｏ⁃
ｌｙｂｄｅｎｕｍ ｄｉｓｕｌｆｉｄｅ ｓｏｌｉｄ ｌｕｂｒｉｃａｔｉｏｎ ｂａｌｌ ｂｅａｒｉｎｇ ｒｕｎｎｉｎｇ ｉｎ ｓｍａｌｌ ａｎｇｌｅ ａｎｄ ｒｅｃｉｐｒｏｃａｔｉｎｇ ｏｓｃｉｌｌａｔｉｏｎ ｍｏｄｅ ｉｓ ｆａｒ ｌｅｓｓ ｔｈａｎ
ｔｈａｔ ｒｕｎｎｉｎｇ ｉｎ ｓｉｎｇｌｅ ｄｉｒｅｃｔｉｏｎ ｕｎｄｅｒ ｔｈｅ ｓａｍｅ ｃｏｎｔａｃｔ ｓｔｒｅｓｓ ｃｏｎｄｉｔｉｏｎ．

Ｋｅｙｗｏｒｄｓ：ｂａｌｌ ｂｅａｒｉｎｇ；ｓｏｌｉｄ ｌｕｂｒｉｃａｔｉｏｎ；ｍｏｌｙｂｄｅｎｕｍ ｄｉｓｕｌｆｉｄｅ；ｖａｃｕｕｍ ｓｗｉｎｇ

　 轴承是机械设备中支撑轴及其他旋转体、 减小摩

擦因数的一种重要机械零部件， 球轴承是以滚珠为滚

动体的滚动轴承， 其摩擦因数仅为滑动轴承的百分之

一到几十分之一， 因此被广泛应用到各种精密机械

中。 国内外空间机构中也使用了大量的球轴承， 这些

轴承采用了特殊的润滑方式以保障在宇宙真空环境中

能够正常工作。 二硫化钼在真空中具有优异摩擦特

性， 采用真空溅射沉积技术在球轴承滚道制备二硫化

钼固体润滑薄膜， 能够让轴承获得真空环境中低摩擦

力矩和长运转寿命， 因此二硫化钼固体润滑球轴承在

国内外卫星、 飞船等空间飞行器的多种机构中得到广

泛应用， 保障了这些机构可靠地运转。 实验证明， 采

用溅射二硫化钼薄膜协同自润滑材料保持架的固体润

滑球轴承， 在轻载 （赫兹接触应力 ｐ≤１ ＧＰａ）、 中低

速 （Ｄｎ 值≤１０４）、 单向连续运转条件下真空运转寿
命可以达到 １０８ ｒ 以上， 基本能够满足大多数空间机

构的需求； 另外一方面， 这种固体润滑球轴承的运转

寿命和载荷 （赫兹接触应力）、 运转模式、 转速紧密

相关， 在不同工况条件下会呈现出不同的轴承寿命特

性， 一般来说随着载荷的增加， 寿命快速缩短。
随着卫星功能和寿命要求的增加， 出现了一些空

间机构， 它们需要在往复摆动模式下长期工作， 如空

间相机对地扫描机构需要往复摆动实现对地扫描观

察， 天线指向机构需要随时对地进行微小角度的调



整， 这些机构中的轴承不能够连续旋转， 而在一定

角度范围内往复摆动。 这些机构在进行设计时需要确

认轴承能否满足其寿命需求， 因此本文作者开展了二

硫化钼固体润滑球轴承真空环境中摆动工况下寿命特

性的实验研究。
１　 实验部分

１􀆰 １　 试验方案

以常用精密球轴承为试验对象 （材质和润滑方

式与国内空间机构中普遍使用的固体润滑轴承相

同）， 采用摆动试验装置， 在真空环境中研究其在小

角度往复运动工作模式下的特性， 试验后复测能够反

映其结构特征的低速摩擦力矩， 分解轴承观察滚道表

面磨损情况以判断轴承润滑状态。 一般地， 如果轴承

摩擦力矩变大 ３ 倍以上， 或轴承滚道润滑膜层剥落，
金属基材显露， 即判定轴承润滑失效。
１􀆰 ２　 试验对象

７０８Ｃ 精密球轴承， 精度 Ｐ４ 级， 材质 ９Ｃｒ１８ 不锈

钢， 润滑方式 “滚道溅射 ＭｏＳ２ 初始润滑膜＋自润滑

材料保持架”， 即滚道表面采用真空磁控溅射沉积工

艺镀制约 １ μｍ 厚度的二硫化钼润滑薄膜， 与具有转

移润滑特性的自润滑材料保持架协同润滑， 轴承零件

及整体外形图分别如图 １、 ２ 所示。 轴承成对安装在

试验轴承组件中， 每个组件安装 ２ 对 ７０８Ｃ 固体润滑

轴承， 如图 ３ 所示， 轴承采用硬预载方式， 载荷为

１５ Ｎ， 赫兹接触应力约 １ ＧＰａ。

图 １　 固体润滑轴承零件　 　 　 图 ２　 固体润滑轴承

Ｆｉｇ １　 Ｐａｒｔｓ ｏｆ ｓｏｌｉｄ ｌｕｂｒｉｃａｔｉｏｎ 　 　 Ｆｉｇ ２　 Ｔｈｅ ｓｏｌｉｄ ｌｕｂｒｉｃａｔｉｏｎ
ｂｅａｒｉｎｇ　 ｂｅａｒｉｎｇ

图 ３　 轴承试验组件

Ｆｉｇ ３　 Ｔｈｅ ｂｅａｒｉｎｇ ｔｅｓｔ ａｓｓｅｍｂｌｙ

１􀆰 ３　 试验装置

试验系统包括真空环模装置和放置在其中的自研

真空轴承摆动试验装置， 其结构示意如图 ４ 所示， 每

台电机两端均各连接一套 ７０８Ｃ 轴承组件， 测控软件

和驱动装置可控制电机实现设定角度、 设定频率的往

复摆动。 试验过程中可以测量轴承组件摩擦力矩、 振

动信号、 温度等参数。 轴承摆动试验装置实物如图 ５
所示。

图 ４　 轴承摆动试验单元示意图

Ｆｉｇ ４　 Ｓｃｈｅｍａｔｉｃ ｄｉａｇｒａｍ ｏｆ ｂｅａｒｉｎｇ ｓｗｉｎｇ ｔｅｓｔ ｕｎｉｔ

图 ５　 轴承摆动试验装置

Ｆｉｇ ５　 Ｔｈｅ ｂｅａｒｉｎｇ ｓｗｉｎｇ ｔｅｓｔ ｄｅｖｉｃｅ

１􀆰 ４　 试验条件

环境条件： 真空度 ｐ≤１􀆰 ３×１０－３ Ｐａ
工况条件： 按照 ７０８Ｃ 轴承特点， 选定特定摆动

角度和摆动频率， 开展定数截尾寿命试验。 ４ 种试验

工况条件组合见表 １。

表 １　 摆动轴承试验条件

Ｔａｂｌｅ １　 Ｂｅａｒｉｎｇ ｓｗｉｎｇ ｔｅｓｔ ｃｏｎｄｉｔｉｏｎ
试验号 摆动角度 θ ／ （°） 摆动频率 ｆ ／ Ｈｚ 摆动次数 ｎ ／ 次

１ ±５ ２０ ４×１０６

２ ±５ １０ ４×１０６

３ ±１０ １０ ４×１０６

４ ±２６ １０ ４×１０６

２　 结果与讨论

２􀆰 １　 轴承摩擦力矩变化情况

采用 ＢＲＧ２０００ 轴承低速摩擦力矩测试仪测量轴

承摩擦力矩， 并比较试验前后的测量结果。

６３１ 润滑与密封 第 ４２ 卷



试验 １ 轴承摩擦力矩情况见表 ２。 对比轴承试验

前后摩擦力矩， 启动摩擦力矩明显增大 １０ 倍以上，
低速运转摩擦力平均值和最大值也都增加了近 １０ 倍。
试验后轴承力矩最大值一般为 ０􀆰 ４ Ｎ·ｃｍ 左右， 极值

达到 ０􀆰 ７２ Ｎ·ｃｍ。 按照轴承摩擦力矩失效判别定义，
该批轴承均已失效。

表 ２　 试验 １ 试验前后轴承摩擦力矩

Ｔａｂｌｅ ２　 Ｂｅａｒｉｎｇ ｆｒｉｃｔｉｏｎ ｔｏｒｑｕｅ ｂｅｆｏｒｅ ａｎｄ ａｆｔｅｒ ｔｅｓｔ
ｆｏｒ Ｔｅｓｔ １ １０－２ Ｎ·ｃｍ

编号 试验
　 启动力矩　
正转 反转

　 　 正转　 　
最大 平均

　 　 反转　 　
最大 平均

３２
试验前 ４．４ ４．２ ３．０ ０．５ ４．８ ０．４
试验后 ３２．２ ２９．３ ４０．３ ６．９ ４４．０ ７．８

１０７
试验前 ３．６ ３．１ ２．５ ０．６ ２．９ ０．５
试验后 ５６．７ ４７．４ ６５．９ ９．８ ７２．１ ８．８

２４０
试验前 ２．５ ２．４ ２．３ ０．４ ２．０ ０．３
试验后 ２９．２ ３６．２ ３１．２ ５．６ ３１．６ ５．４

８３
试验前 ２．６ ２．３ ２．８ ０．５ ２．５ ０．４
试验后 ３７．２ ３５．５ ４２．９ ４．６ ３３．５ ４．１

试验 ２ 轴承摩擦力矩情况见表 ３。 可见， 轴承摩

擦力矩最大值和平均值均比试验前有明显的增大， 变

化幅度接近 １０ 倍， 最大值一般在 ０􀆰 ３ Ｎ·ｃｍ 左右，
其中极值为 ０􀆰 ４２ Ｎ·ｃｍ。 按照轴承摩擦力矩失效判

别定义， 该批轴承也已经全部失效。

表 ３　 试验 ２ 试验前后摩擦力矩

Ｔａｂｌｅ ３　 Ｂｅａｒｉｎｇ ｆｒｉｃｔｉｏｎ ｔｏｒｑｕｅ ｂｅｆｏｒｅ ａｎｄ ａｆｔｅｒ ｔｅｓｔ
ｆｏｒ Ｔｅｓｔ ２ １０－２ Ｎ·ｃｍ

编号 试验
　 启动力矩　
正转 反转

　 　 正转　 　
最大 平均

　 　 反转　 　
最大 平均

６５１
试验前 ４．４ ４．６ ４．４ ０．７ ４．０ ０．５

试验后 ３８．９ ３４．３ ３６．０ ６．４ ４２．１ ６．４

６７２
试验前 ５．１ ５．７ ６．５ ０．４ ５．０ ０．４
试验后 １１．３ ９．２ １８．３ ３．２ ２２．４ ５．３

７６５
试验前 ５．６ ６．５ ４．８ ０．７ ４．２ ０．８
试验后 ２８．３ ２６．２ ３６．２ ８．９ ３３．２ ６．３

５４９
试验前 ３．６ ３．３ ２．８ ０．３ ２．１ ０．３
试验后 １６．６ １５．７ ３１．４ ４．２ ２３．７ ３．６

试验 ３ 轴承摩擦力矩情况见表 ４。 可见， 轴承摩

擦力矩较试验前有增加， 增加幅度较前 ２ 种试验轴承

明显较小， 最大值大多小于 ０􀆰 ２ Ｎ·ｃｍ 。 按照摩擦

力矩判别原则， 部分轴承失效。

表 ４　 试验 ３ 试验前后摩擦力矩

Ｔａｂｌｅ ４　 Ｂｅａｒｉｎｇ ｆｒｉｃｔｉｏｎ ｔｏｒｑｕｅ ｂｅｆｏｒｅ ａｎｄ ａｆｔｅｒ ｔｅｓｔ
ｆｏｒ Ｔｅｓｔ ３ １０－２ Ｎ·ｃｍ

编号 试验
　 启动力矩　
正转 反转

　 　 正转　 　
最大 平均

　 　 反转　 　
最大 平均

６７３
试验前 ４．６ ５．１ ４．９ ０．６ ５．６ ０．５
试验后 １７．３ １５．３ ２９．６ ５．０ ２３．８ ４．２

６０４
试验前 ６．４ ５．４ ６．７ ０．４ ６．３ ０．４
试验后 １６．５ １６．２ １２．３ ２．４ １５．６ ２．３

７５８
试验前 ５．１ ６．３ ５．１ ０．７ ４．４ ０．３
试验后 ９．２ １０．６ ８．９ １．３ ５．２ ０．５

７２７
试验前 ４．４ ３．７ ３．１ ０．４ ３．０ ０．２
试验后 ８．４ ５．３ ９．４ ０．６ ６．４ ０．２

试验 ４ 轴承摩擦力矩见表 ５。 可见， 轴承摩擦力

矩试验前后没有明显的变化。

表 ５　 试验 ４ 试验前后摩擦力矩

Ｔａｂｌｅ ５　 Ｂｅａｒｉｎｇ ｆｒｉｃｔｉｏｎ ｔｏｒｑｕｅ ｂｅｆｏｒｅ ａｎｄ ａｆｔｅｒ ｔｅｓｔ
ｆｏｒ Ｔｅｓｔ ４ １０－２ Ｎ·ｃｍ

编号 试验
　 启动力矩　
正转 反转

　 　 正转　 　
最大 平均

　 　 反转　 　
最大 平均

１１４
试验前 ３．７ ４．５ ３．３ ０．５ ４．０ ０．３
试验后 ４．６ ５．３ ３．６ ０．４ ３．４ ０．４

０９７
试验前 ４．６ ５．６ ４．５ ０．４ ３．２ ０．３
试验后 ３．７ ５．８ ５．６ ０．３ ５．５ ０．３

１１７
试验前 ３．３ ４．１ ２．６ ０．４ ２．０ ０．４
试验后 ５．７ ７．１ ６．６ ０．７ ７．１ ０．５

１７５
试验前 ３．４ ５．８ ３．８ ０．３ ３．３ ０．３
试验后 ４．３ ４．９ ３．６ ０．４ ５．３ ０．４

２􀆰 ２　 轴承滚道磨损及润滑材料成膜分析

试验后对参试的固体润滑球轴承进行分解， 观察

滚道表面情况， ４ 组轴承光学显微镜下磨损形貌比较

情况如表 ６ 所示。
可以看出， 试验 １ 轴承的滚道表面出现与滚珠对

应的 ７ 段凹坑状磨损带， 宽度约 ３ ｍｍ， 磨损带内润

滑膜层消耗殆尽， 滚道底材暴露， 可见金属本色， 表

面部分粗化， 磨损程度严重， 磨损区域两端可见黑色

磨屑堆积； 试验 ２ 轴承滚道上与滚珠对应的 ７ 段凹坑

状磨损带， 宽度近 ３ ｍｍ， 磨损区域内润滑膜已经破

裂损耗， 滚道金属裸露， 但磨损和粗化程度较试验 １
轴承略轻， 磨损区域两端亦可见微量的磨屑堆积。 试

验 ３ 轴承滚道上均匀分布不连续的磨损带， 磨损带内

润滑膜部分破裂， 滚道局部裸露金属基底， 但没有明
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显的磨损粗化， 同时滚道内有可见的转移润滑材料分

布。 试验 ４ 轴承滚道上出现连续带状运动轨迹， 润滑

膜层大部分完整， 个别局部区域有针点状剥落， 同时

滚道内可见明显的转移润滑材料形成片状膜层。

表 ６　 ７０８Ｃ 轴承不同参数摆动试验后的磨损形貌

Ｔａｂｌｅ ６　 Ｗｅａｒ ｍｏｒｐｈｏｌｏｇｉｅｓ ｏｆ ７０８Ｃ ｂｅａｒｉｎｇｓ ｗｉｔｈ ｄｉｆｆｅｒｅｎｔ ｓｗｉｎｇ ｐａｒａｍｅｔｅｒｓ
序号 试验 １ 轴承 试验 ２ 轴承 试验 ３ 轴承 试验 ４ 轴承

试验

参数
（±５°， ２０ Ｈｚ） （±５°， １０ Ｈｚ） （±１０°， １０ Ｈｚ） （±２５°， １０ Ｈｚ）

轴承

内套圈

滚道磨

损形貌

２􀆰 ３　 磨损区域成分分析

试验 １、 ２、 ３ 轴承滚道接触区域可见明显的膜层

剥落和金属裸露， 说明润滑体系已经失效； 而试验 ４

轴承膜层大部分完整， 但个别区域出现针状剥落， 对

试验 ４ 轴承滚道内磨损带区域进行扫描电子显微镜

（ＳＥＭ） 成像和成分分析 （ＥＤＳ）， 结果如图 ６ 所示。

图 ６　 轴承滚道磨损带的 ＳＥＭ 和 ＥＤＳ 结果

Ｆｉｇ ６　 ＳＥＭ ａｎｄ ＥＤＳ ｒｅｓｕｌｔｓ ｏｆ ｂｅａｒｉｎｇ ｒｏｌｌｅｒ ｗｅａｒ ｚｏｎｅ
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　 　 图 ６ 中轴承滚道磨损带区域从左至右分为 ３ 个区

域。 左侧区域为钢球和滚道接触区域， 取其中有针状

孔部位进行分析， ＥＤＳ 显示该区域成分以 Ｆｅ、 Ｃｒ 元

素为主， Ｓ、 Ｍｏ 元素极少， 说明原镀制的 ＭｏＳ２ 固体

润滑膜被磨损殆尽， 显露出基底材料； 中间区域为接

触区的边缘部位， 有微量磨屑堆积， ＥＤＳ 分析显示既

有 Ｓ、 Ｍｏ 又有 Ｆｅ、 Ｃｒ， 说明该区域的磨屑既有润滑

膜成分， 也有磨损的金属材料； 右侧区域为未接触区

域， ＥＤＳ 显示 Ｓ、 Ｍｏ 元素为主， Ｆｅ、 Ｃｒ 元素极少，
说明存在完整的固体润滑膜， 没有基底材料显露。

以上分析表明， 即使对于宏观表面状态最好的试

验 ４ 轴承， 在微观上润滑膜已临近失效。
２􀆰 ４　 轴承小角度摆动工况理论分析

对于球轴承， 轴承旋转时内部滚动体在公转同时

还进行自旋， 自旋频率计算公式为

Ｆ ＝ Ｐ ／ （２Ｂ）[ ] １ － Ｂ ／ Ｐ( ) ２ × ｃｏｓ２α[ ]

式中： Ｆ 为滚动体自旋频率； Ｐ 为轴承节圆直径； Ｂ
为滚动体直径； α 为接触角。

假设滚动体与滚道之间没有相对滑动， 则它们之

间的相对行程为

Ｌ ＝ π β ／ ３６０[ ] ＦＢ
式中： β 为滚动体自旋转动角度。

对于固体润滑轴承， 轴承润滑体系除了在滚道上

溅射的润滑膜外， 在轴承运转过程中， 通过滚动体的

自旋运动会从自润滑保持架上将润滑材料转移到滚动

体和滚道表面， 形成持续的转移润滑膜， 如图 ７ 所

示。 理论上当滚动体的自旋角度小于 ９０°时， 保持架

自润滑材料无法转移到滚道上形成转移润滑膜。

图 ７　 轴承转移润滑示意图

Ｆｉｇ ７　 Ｓｃｈｅｍａｔｉｃ ｄｉａｇｒａｍ ｏｆ ｂｅａｒｉｎｇ ｔｒａｎｓｆｅｒ ｌｕｂｒｉｃａｔｉｏｎ ｍａｔｅｒｉａｌ

试验用 ７０８Ｃ 固体润滑轴承部分参数为： 轴承内

径 ８ ｍｍ， 轴承外径 ２２ ｍｍ， 轴承节圆直径 １５ ｍｍ，
钢球直径 ３􀆰 ９６９ ｍｍ。 因此， 计算得 ７０８Ｃ 轴承滚动体

自旋频率 ｆ＝ １􀆰 ７７ Ｈｚ； 摆动角度与滚珠自旋角度、 滚

珠相对滚道行程关系如表 ７ 所示。

表 ７　 ７０８Ｃ 轴承摆动角对应滚珠自旋角度

Ｔａｂｌｅ ７　 Ｂｅａｒｉｎｇ ｓｗｉｎｇ ａｎｇｌｅ ｃｏｒｒｅｓｐｏｎｄｉｎｇ ｔｏ ｂａｌｌ
ｓｐｉｎ ａｎｇｌｅ

轴承摆动

角度 θ ／ （°）
滚珠自旋

角度 β ／ （°）
滚珠相对滚

道行程 Ｌ ／ ｍｍ
备注

±５ １８ ０．６ 不能形成转移膜
±１０ ３５．５ １．２３ 不能形成转移膜
±２５．５ ９０ ３．１ 形成转移膜临界值

因此， 对于试验用 ７０８Ｃ 轴承能够形成转移润滑
的条件为摆动角度大于 ２５􀆰 ５°。
２􀆰 ５　 轴承真空摆动条件下性能变化

试验中 ７０８Ｃ 固体润滑轴承在不能形成转移润滑
的工况下， 摆动角度越小、 摆动频率越高， 过程中轴
承的摩擦力矩增加越大； 而轴承在摆动角度达到 ２６°
以上、 滚动体自旋角大于 ９０°， 能够在运转过程中持
续转移保持架的润滑材料与滚道溅射二硫化钼形成协
同润滑时， 轴承表现出较小的摩擦力矩。

轴承磨损程度随摆动角度增大而减小。 对比
±５°、 ±１０°、 ±２６°试验轴承， 润滑膜磨损情况、 磨斑
深度、 基底粗糙化程度依次降低。 这是因为轴承在小
角度摆动工况下滚珠无法将保持架的材料以转移膜的
形式转移至沟道处形成对轴承的持续润滑， 轴承的润
滑取决于初始溅射二硫化钼润滑膜， 在滚珠往复滑动
时二硫化钼层间滑移反复重新定向排列， 这个过程中
容易碎裂形成磨屑， 润滑膜层完全脱落后最终导致金
属与金属的接触磨损， 因金属间粘连、 啃蚀造成磨斑
的不断扩大。 对于摆动角度大于 ２６°的轴承， 滚珠的
自转角度达到 ９０°， 可部分转移保持架的润滑材料，
因此沟道磨损轻微。 从沟道内圈的显微照片观察， 仍
然存在大量的固体润滑薄膜。

摆动角度相同时， 摆动频率高的轴承磨损情况更
加严重。 高频率摆动的轴承， 在摆动过程中加速减速
过程中的加速度较大， 在摆动换向过程中滚珠的运动
动量大， 对于固体润滑膜的瞬间冲击更大， 造成固体
润滑材料的严重磨损， 加剧轴承的早期失效。

轴承滚道接触区磨痕长度显著大于理论计算。 从
拆解轴承的套圈滚道磨斑照片可以看出， 滚珠相对滚
道行程要远大于计算值， 这是由于摆动过程中速度的
快速变化， 惯性冲击所致。

综合以上分析， 说明二硫化钼固体润滑轴承在真
空环境中小角度往复运动模式下， 滚珠和滚道之间将
形成区段磨损， 轴承运转摩擦力矩增大， 润滑膜磨屑
和金属磨屑在区域两端堆积， 形成摩擦力矩尖峰的出
现， 润滑膜的往复耐磨寿命与摆动角度和和运动频率
有关， 运转次数达到 ４×１０６ 次时， ±５°、 ±１０°角度的
轴承润滑膜已基本消耗掉， ±２６°角度轴承出现局部
针点状剥落， 达到一种润滑失效的临界状态。
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３　 结论
对于空间机构中工作在小角度往复摆动模式下二

硫化钼固体润滑球轴承， 由于在运转过程中不能够形
成充分有效的转移润滑膜， 轴承的润滑主要依靠初始
溅射二硫化钼润滑薄膜， 轴承运转寿命远小于同等接
触应力条件下单向运转时的轴承运转寿命， 在 １ ＧＰａ
接触应力条件下， 轴承润滑寿命小于 ４×１０６ 次。
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１７８８．
ＸＵ Ｊ，ＺＨＵ Ｍ Ｈ，ＺＨＯＵ Ｚ Ｒ，ｅｔ ａｌ． Ｆｒｅｔｔｉｎｇ ｗｅａｒ ｂｅｈａｖｉｏｒ ｏｆ
ＰＴＦＥ⁃ｂａｓｅｄ ｂｏｎｄｅｄ ｓｏｌｉｄ ｌｕｂｒｉｃａｔｉｏｎ ｃｏａｔｉｎｇｓ ［ Ｊ］． Ｃｈｉｎａ Ｍｅ⁃
ｃｈａｎｉｃａｌ Ｅｎｇｉｎｅｅｒｉｎｇ，２００３，１４（２０）：１７８６－１７８８．

中国润滑技术论坛 （２０１７） 征文通知
各相关单位及作者：

２０１７ 年我国润滑油行业在一片 “涨” 声中拉开序幕， 原材料、 添加剂、 包装物价格的大幅上涨提高了润滑油企业的竞争压力， 也
无疑将推动润滑油行业一轮新的洗牌。 不断提升品牌价值和产品品质， 以创新为驱动是本轮竞争中企业突围的关键。

由 《润滑油》 编辑部和 《润滑与密封》 编辑部联合举办的 “中国润滑技术论坛 （２０１７） ” 拟定于 ２０１７ 年 ９ 月 １３－１４ 日在昆明
召开。 论坛将邀请润滑油、 添加剂及相关行业的国内外专家学者、 研发与生产技术人员、 营销专家等就相关问题展开广泛深入的交
流与研讨。 大会将编辑出版 《中国润滑技术论坛 （２０１７） 论文专辑》， 并将从中评选出优秀论文给予大会奖励， 从即日起广泛征集
会议论文， 现将有关亊项通知如下：

一、 征文内容
◆ 润滑油剂市场及相关行业发展趋势： 世界和国内石油及能源供求发展趋势； 国内外基础油、 润滑油市场供需分析； 润滑油

相关行业发展趋势； 国内外基础油、 润滑油及添加剂现状、 发展与展望； 节能、 环保及延长换油期对润滑油的要求
◆ 车用润滑油产品及相关技术： 汽车及其油品的发展与节能减排的相关性； 车用发动机冷却液、 制动液、 尾气后处理液等化

学品的研究与发展； 车用替代燃料技术现状、 发展及对润滑油的要求； 车用燃料及其添加剂的研究和发展； 汽车新技术及对润滑
油、 脂、 液发展的新要求； 内燃机节能减排技术； 当前产业法规及政策对汽车和油品行业发展的影响； 车用润滑油的监测技术及油
品分析、 评定方法； 节能、 环保及延长换油期对车用润滑油的要求；

◆ 工业用润滑油产品及相关技术： 工业 ４􀆰 ０ 的发展趋势； 钢铁、 工程机械、 电力等行业研究及发展； 新技术、 新标准及台架
对工业润滑油的要求； ＯＥＭ 技术发展及趋势； 减排法规对工业润滑油的要求； 难燃及合成工业润滑油的技术发展； 混兑试验、 换
油方法及补油方式等方法与标准； 工业润滑油使用性能的研究与跟踪

◆ 其他润滑油产品及相关技术； 以上未涵盖的润滑油产品及相关技术研究； 国内外基础油生产工艺技术现状及发展； 基础油
在润滑油中的应用； 润滑油调合工艺研究； 废油再生工艺研究

二、 征文要求
（１） 应征论文内容应符合上述主题范围， 未在国内外正式刊物上发表过的论文。 稿件一律不退， 请自留底稿。 （２） 论文应符合

国家和各单位的保密规定， 文责自负。 （３） 论文篇幅尽量不要超过 ８ ０００ 字， 请用 Ｗｏｒｄ 排版。 其顺序如下： 题目、 作者姓名、 作
者单位、 通讯地址、 邮政编码、 中文摘要 （２００～３００ 字） 和关键词 （３～ ８ 个）、 正文 （图表要清晰）、 参考文献、 作者简介 （主要
包括姓名、 职称、 受教育经历、 工作经历、 是否已公开发表文章、 邮箱等）。 （４） 投稿方式： 将投稿论文发到 《润滑油》 编辑部信
箱， 并注明 “中国润滑技术论坛 （２０１７） 论文” 字样。 编辑部 Ｅ－ｍａｉｌ： ｒｈｙｅｄｉｔ＠ ｐｅｔｒｏｃｈｉｎａ􀆰 ｃｏｍ􀆰 ｃｎ

三、 征文时间
（１） 请于 ２０１７ 年 ５ 月 ２ 日前提交论文题目及摘要。 （２） 请于 ２０１７ 年 ７ 月 １５ 日前提交论文全文。
四、 征文使用
我们将根据论文征集情况向论文作者发出参会邀请， 并根据专家审议情况汇编论文专辑， 同时选出一定数量论文做大会公开交流。 大

会期间组织专家对论文进行评选， 对获奖论文颁发证书和奖励。 符合杂志刊登要求的优秀稿件将择期发表在杂志上。
热忱欢迎国内外从亊润滑油研发、 生产、 管理与营销人员， 汽车产业及相关行业广大从业人员踊跃撰文投稿。
投稿邮箱： ｒｈｙｅｄｉｔ＠ ｐｅｔｒｏｃｈｉｎａ􀆰 ｃｏｍ􀆰 ｃｎ 电话： （０４１１） ８４６７８９７５ （韩健， 收稿）， ８４６６８４６０ （王雷）

《润滑油》 编辑部　 　 《润滑与密封》 编辑部
二〇一七年三月
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