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摘要： 针对汽车制造商推荐的民用轿车发动机润滑油换油时间是否科学的问题， 以 ４ 台民用轿车为对象， 进行 ５
组 ３５２ 天以上的行车试验， 跟踪采集并检测试验过程中发动机润滑油成分及理化性能变化， 研究典型城市运行工况下

长期服役的润滑油性能及成分变化规律， 在实车试验的基础上探讨推荐换油时间的合理性。 结果表明， ５ 组试验中所

采用的矿物、 半合成及全合成润滑油在达到推荐换油时间 （１８０ 天） 时， 润滑油总酸值、 运动黏度远未达到现行标准

中规定换油值； 试验分别进行 ４４８、 ５０６、 ３８７、 ５３８ 及 ３５２ 天后， 试验用润滑油总酸值、 运动黏度依然未达到现行换油

标准， 并且保持着较好的氧化安定性及清净分散性能。
关键词： 长期服役； 发动机油； 换油时间
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　 发动机润滑油起着减少摩擦、 防止磨损及带走汽

车零部件之间产生的污染物等作用［１］， 对燃油汽车发

动机是不可或缺的。 润滑油在长期高温的作用下， 不

可避免地发生氧化和性能下降， 需要在润滑油完全失

效之前进行更换［２］。 据公安部交管局统计， 截止至

２０１６ 年底， 我国机动车保有量已达 ２􀆰 ９ 亿辆， 其中

汽车 １􀆰 ９４ 亿辆［３］， ９９􀆰 ９％以上是燃油汽车， 每年消

耗大量车用润滑油， 车用润滑油市场占润滑油市场的

比重已经高达 ５５％。 汽车发动机润滑油的大量使用

与更换， 不仅导致石油资源的消耗和增加车辆维护费

用， 而且发动机油更换过于频繁， 润滑油中添加剂将

保持过高浓度而与摩擦表面发生摩擦化学反应， 进而

造成发动机过度磨损［４］； 同时， 废润滑油处理也造成

很大的环保压力。 而润滑油更换不及时则会导致车辆

零部件如发动机的损伤， 造成巨大损失。 因此， 如何

合理地更换车用润滑油对于国计民生都有着十分重要

意义。 多长时间或多少里程应该换油的问题， 已经成

为互联网和微信群热议的焦点之一。
目前常用的确定换油周期的依据主要是汽车保养

手册或汽车 ４Ｓ 店的要求。 制造商所推荐的换油里程



和换油时间， 一般是针对发动机在极端条件下运行而

确定的， 往往偏于保守［５］。 对目前我国市场上的 １０９
款不同品牌民用轿车换油周期进行统计， ７８ 款车型

推荐换油时间为 ６ 个月， 更有 ６ 款车型推荐的换油时

间为 ３ 个月， 即无论车辆行驶与否， 约 ７７％民用轿车

要求在 ６ 个月以内进行润滑油更换。 对于发动机润滑

油需在 ６ 个月进行更换的原因， ４Ｓ 店往往无法给出

科学合理的回答。 目前关于车辆发动机润滑油长期服

役后理化性能变化及成分变化的研究报道相当匮乏，
发动机油必须在规定时间内更换的机制尚不明确， 润

滑油的更换处于无据可依的状态。
本文作者针对目前普遍存在的每 ６ 个月需更换润

滑油的 “规定”， 以 ４ 辆在武汉地区运行的民用轿车

为对象， 进行 ５ 组长时间行车试验， 跟踪检测 ４ 种市

售润滑油 （包括矿物油、 半合成油及全合成油） 的

理化性能及成分变化， 探寻长期服役润滑油的性能变

化规律， 并与现行国家标准进行对比， 判断推荐的 ６
个月换油周期的合理性， 为科学合理制定换油周期提

供参考。

１　 试验方法

采用 ４ 辆民用轿车及 ４ 种市售润滑油进行 ５ 组行

车试验， 试验车类型及对应发动机润滑油以及运行状

况如表 １ 所示， 车辆试验时间及其对应的运行里程如

图 １ 所示。 试验车辆均为以上下班为主要用途的城市

工况用车， 汽油发动机均使用 ９２ 号汽油。 试验车中

有 １０ 年以上的旧车也有 ２ 年的新车； 使用的润滑油

包括矿物油、 半合成油和全合成油； 总行驶里程在

９２７～６ ０６９ ｋｍ 之间。
定期采集试验车发动机润滑油， 通过 ＮＩＣＯＬＥＴ

ｉＳ１０ 型傅里叶红外光谱仪及油液分析软件 Ｉｎｔｅｇｒａ， 测

定润滑油氧化值、 硝化值、 硫化值以及多功能添加剂

二烷基二硫代磷酸锌盐 （ＺＤＴＰ） 等随时间变化规律

（ＡＳＴＭ Ｅ２４１２－１０）； 参照 ＡＳＴＭ Ｅ２００９－０２ 方法， 采

用 ＮＥＴＺＳＣＨ ＨＰ２０４ 高压差式扫描量热仪测定润滑油

起始氧化温度， 确定随服役时间延长润滑油氧化安定

性变化特征； 参照 ＧＢ ／ Ｔ ２６５ － １９８８ 与 ＧＢ ／ Ｔ ４９４５ －
２００２ 方法测定润滑油运动黏度及总酸值， 参照 ＡＳＴＭ
Ｄ７８９９－１３ 方法进行斑点试验， 测定润滑油清净分散

性能。

表 １　 试验车辆及对应润滑油类型

Ｔａｂｌｅ １　 Ｅｘｐｅｒｉｍｅｎｔａｌ ｃａｒｓ ａｎｄ ｅｎｇｉｎｅ ｏｉｌｓ
编号 试验车品牌 排量 Ｖ ／ Ｌ 车龄 润滑油 试验里程 Ｓ ／ ｋｍ 试验时间 ｔ ／ ｄａｙ 日均运行里程 Ｓ１ ／ ｋｍ

１－１ 华晨中华尊驰 ２．０ １０
壳牌喜力 ＨＸ５ ＳＮ 级

１０Ｗ－４０ 矿物油
２ ９９２ ４４８ ６．６８

１－２ 华晨中华尊驰 ２．０ １０
壳牌喜力 ＨＸ５ ＳＮ 级

１０Ｗ－４０ 矿物油
９２７ ５０６ １．８４

２－１ 东风雪铁龙凯旋 ２．０ １０
东风专用矿物油 ＳＬ 级

５Ｗ－４０ 矿物油
５ ４０４ ３８７ １３．９６

３－１ 大众高尔夫 １．４ ５
大众专用 ＬＮ０５２１６ Ｆ４
ＳＭ 级 ５Ｗ－４０ 半合成油

５ ９１６ ５３８ １０．１０

４－１ 日产天籁 ２．５ ２
壳牌超凡洁净 ＳＮ 级

５Ｗ－３０ 合成油
６ ０６９ ３５２ １７．２４

图 １　 车辆试验时间与运行里程

Ｆｉｇ １　 Ｅｘｐｅｒｉｍｅｎｔ ｔｉｍｅ ａｎｄ ｏｐｅｒａｔｉｏｎ ｍｉｌｅａｇｅ

２　 结果与讨论

２􀆰 １　 成分分析

发动机工作过程产生的 ＣＯ、 ＣＯ２、 ＮＯｘ、 ＳＯ２ 及

ＳＯ３ 等， 在一定条件下生成氧化物、 硝化物和硫化物

等酸性物质， 导致润滑油成分发生变化， 影响润滑油

性能［６－７］。 利用红外光谱仪及配备的 Ｉｎｔｅｇｒａ 油液分析

软件对采集的试验车润滑油中氧化值、 硫化值、 硝化

值、 ＺＤＴＰ 添加剂等指标的相对变化量进行测定， 结

果如图 ２ 所示。
发动机润滑油在工作过程中受到高温高剪切作

用， 并与空气接触而被氧化， 导致润滑油氧化值升

高。 ５ 组行车试验过程中润滑油氧化值相对变化量如

２ 润滑与密封 第 ４２ 卷



图 ２ （ａ） 所示。 润滑油氧化值随服役时间的延长逐

渐增加， 在服役前期氧化值增幅大， 后期增幅有所降

低。 试验１－１与 １－２ 采用相同润滑油及试验车辆， 由

于行驶较少， 特别是试验 １－２ 中润滑油氧化值相对

变化量比较异常， 可能与环境因素有关。 试验数据表

明， ５ 组试验润滑在达到推荐换油时间 （ １８０ 天）
时， 氧化值相对变化量均小于 ０􀆰 １５ Ａ ／ ０􀆰 １ ｍｍ （吸光

度与 ０􀆰 １ ｍｍ 光程比值）。

图 ２　 试验润滑油成分变化图

Ｆｉｇ ２　 Ｃｏｍｐｏｎｅｎｔ ｃｈａｎｇｅ ｏｆ ｅｘｐｅｒｉｍｅｎｔａｌ ｏｉｌ （ａ） ｏｘｉｄａｔｉｏｎ ｖａｌｕｅ； （ｂ） ｎｉｔｒａｔｉｏｎ ｖａｌｕｅ； （ｃ） ｓｕｌｆａｔｉｏｎ ｖａｌｕｅ； （ｄ） ＺＤＴＰ ｃｏｎｓｕｍｐｔｉｏｎ ｖａｌｕｅ

　 　 润滑油及燃油中的氮化物在高温下与氧气接触可

能生成 ＮＯｘ， 促进润滑油中漆膜和油泥等高聚氧化物

的生成， 导致润滑油变质。 ５ 组试验中润滑油硝化值

相对变化量如图 ２ （ｂ） 所示。 润滑油硝化值相对变

化量随服役天数增加而增大， 日均运行里程较小的工

况下增幅较小， １－２ 试验中润滑油硝化值相对变化量

为 ０。 在达到推荐换油时间 （１８０ 天） 时， ５ 组试验

中润滑油硝化值相对变化量均小于 ０􀆰 １５ Ａ ／ ０􀆰 １ ｍｍ。
比较 １－１ 试验与 １－２ 试验可见， 相同试验车辆及润

滑油条件下， 润滑油硝化过程与发动机使用频率关系

较大， 车辆运行里程越大， 润滑油硝化过程发生越易

发生。
润滑油及燃油中硫化物经氧化后形成 ＳＯｘ， 进一

步形成酸性物会对发动机造成危害。 ５ 组试验中润滑

油硫化值相对变化量如图 ２ （ｃ） 所示。 随服役时间

延长， 润滑油的硫化值呈现逐渐增加的趋势， 即使在

日均运行里程很小的工况下 （试验 １－２）， 润滑油的

硫化值相对变化量也明显可见。 试验 ４－１ 中润滑油

的硫化值增速最小并且保持较低值， 表明在运行里程

相近条件下， 全合成润滑油在减少润滑油硫化产物生

成方面比矿物油及半合成油有一定优势。 ５ 组试验中

在达到推荐换油时间 （１８０ 天） 时， 润滑油硫化值相

对变化量均小于 ０􀆰 １２ Ａ ／ ０􀆰 １ ｍｍ。
二烷基二硫代磷酸锌 （ＺＤＴＰ） 是润滑中常用的

抗氧抗磨多功能添加剂， 属于消耗性添加剂， 与润滑

油摩擦学性能关系较大。 ５ 组试验中 ＺＤＴＰ 相对消耗

量的测定结果如图 ２ （ｄ） 所示。 ＺＤＴＰ 添加剂相对消

耗量随服役时间延长而逐渐增加， 日均运行里程很小

的试验 １－２ 中 ＺＤＴＰ 添加剂相对消耗量为 ０， 说明

ＺＤＴＰ 消耗与车辆运行里程关系较为密切。 由于油品

不同、 运行状况不同， ５ 组试验中 ＺＤＴＰ 相对消耗量

差别比较明显。 ５ 组试验在达到推荐换油时间 （１８０
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天） 时， ＺＤＴＰ 相对消耗量均不超过 ０􀆰 １２ Ａ ／ ０􀆰 １ ｍｍ。
国家现行换油标准中未对润滑油氧化值、 硝化值

及硫化值做出规定， 但有文献报道［８］ 换油指标为 １􀆰 ０
Ａ ／ ０􀆰 １ ｍｍ， ５ 组试验在服役时间达到推荐换油时间

（１８０ 天） 时， 润滑油均远未达到文献报道的换油指

标， ５ 组试验进行 ４４８、 ５０６、 ３８７、 ５３８ 及 ３５２ 天后，
润滑油依然未达到文献报道换油指标。
２􀆰 ２　 理化性能

总酸值是润滑油的重要理化指标之一， 润滑油在

高温氧化条件下生成酸性物质以及汽油燃烧产生的酸

性物质使润滑油总酸值随使用时间延长而增加。 润滑

油酸性增大会影响润滑油的品质， 影响发动机的正常

工作。 现行国家标准 ＧＢ ／ Ｔ ８０２８－２０１０［９］中规定， 总酸

值增加量达到 ２ ｍｇ ／ ｇ （以 ＫＯＨ 计） 即需更换润滑油。
对 ５ 组试验中采集的润滑油样品， 进行总酸值测

定， 结果如图 ３ 所示。 润滑油总酸值随服役时间延长

而增大， 试验达到推荐 １８０ 天换油时间时， 总酸值增

加量远未达到换油标准规定值。 试验进行 ４４８、 ５０６、
３８７、 ５３８ 及 ３５２ 天后， ５ 组润滑油的总酸值增加量分

别为 １􀆰 ６８、 ０􀆰 １３、 １􀆰 ６６、 １􀆰 ９６、 １􀆰 ７３ ｍｇ ／ ｇ （以 ＫＯＨ
计）， 除试验 ３－１ 润滑油接近 ＧＢ ／ Ｔ ８０２８－２０１０ 中 ２
ｍｇ ／ ｇ （以 ＫＯＨ 计） 的换油指标外， 其他 ４ 组均未达

到换油指标。 除试验 １－２ 外， ４ 组试验中润滑油总酸

值随服役时间变化的规律比较接近， 半合成油 （试
验 ３－１） 和合成油 （试验 ４－１） 的总酸值略低。 试验

１－２ 中， 因为行驶里程较少 （９２７ ｋｍ）， 润滑油酸值

变化微乎其微。 由此可见， 润滑油总酸值变化是与发

动机运行时间密切相关的。

图 ３　 试验润滑油总酸值变化图

Ｆｉｇ ３　 Ｔｏｔａｌ ａｃｉｄ ｎｕｍｂｅｒ ｏｆ ｅｘｐｅｒｉｍｅｎｔａｌ ｏｉｌｓ

氧化安定性反映润滑油在高温条件下抗氧化能

力， 是评价润滑油质量的重要指标。 氧化安定性越

好， 润滑油在服役过程中生成沉积物、 油泥及腐蚀产

物的可能性越低。 在使用过程中， 润滑油与环境中的

氧气作用， 不断衰变， 氧化安定性逐渐降低［１０］。 采

用高压差式扫描量热法 （ＰＤＳＣ） 对 ５ 组试验中采集

的润滑油样品的氧化安定性即起始氧化温度进行测定

（试验压力 ３􀆰 ５ ＭＰａ， 升温速率 １０ ℃ ／ ｍｉｎ， 氧气流量

１００ ｍＬ ／ ｍｉｎ）， 结果如图 ４ 所示。 润滑油的起始氧化

温度随服役延长呈现逐步下降的趋势； 在运行里程相

接近的条件下， 矿物油下降最明显 （试验 ２－１）， 半

合成油次之 （试验 ３－１）， 合成油最慢 （试验 ４－１）。
起始氧化温度变化也与发动机运行有关， 日均运行里

程小于 ７ ｋｍ 的 ２ 组试验 （试验 １－１ 和 １－２）， 起始氧

化温度的下降幅度均低于其他润滑油， 而且行驶里程

越少， 下降幅度越低。 ５ 组试验中润滑油在达到推荐

换油时间 （１８０ 天） 时， 润滑油起始氧化温度下降幅

度均小于 １４􀆰 ２％。

图 ４　 试验润滑油起始氧化温度变化图

Ｆｉｇ ４　 Ｏｎｓｅｔ ｏｘｉｄａｔｉｏｎ ｔｅｍｐｅｒａｔｕｒｅ ｏｆ ｅｘｐｅｒｉｍｅｎｔａｌ ｏｉｌｓ

发动机润滑油的黏度变化可综合反映油品性能的

变化。 发动机活塞与气缸摩擦剪切作用会使发动机润

滑油黏度降低， 摩擦热的老化作用会使润滑油黏度升

高。 润滑油黏度降低或增加都会影响其成膜性能［１１］。
现行汽油机油换油指标 ＧＢ ／ Ｔ ８０２８－２０１０ 中规定， 发

动机润滑油 １００ ℃运动黏度变化率超过±２０％即需更

换。 对 ５ 组试验中采集的润滑油样品进行运动黏度测

定， 结果如图 ５ 所示。 润滑油运动黏度随服役时间延

长均有不同程度降低， 由于油品原始黏度不同、 使用

工况不同， ５ 组润滑油的黏度随服役时间的变化规律

存在差别。 ５ 组试验中润滑油在达到推荐换油时间

（１８０ 天） 时， １００ ℃运动黏度变化率均未达到国标

规定换油指标， ５ 组试验中润滑油分别使用 ４４８、
５０６、 ３８７、 ５３８ 及 ３５２ 天后， 其 １００ ℃运动黏度变化

率分别为 － １１􀆰 ６％、 － １３􀆰 ３％、 － １７􀆰 ８％、 － １６􀆰 ０％、
－１８􀆰 ２％， １００ ℃运动黏度变化率仍然在现行标准指
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标范围内。

图 ５　 试验润滑油 １００ ℃运动黏度变化图

Ｆｉｇ ５　 Ｋｉｎｅｍａｔｉｃ ｖｉｓｃｏｓｉｔｙ ａｔ １００ ℃ ｏｆ ｅｘｐｅｒｉｍｅｎｔａｌ ｏｉｌｓ

润滑油的清净分散性可减少发动机运转过程中生

成的酸性物质、 油泥、 烟炱、 漆状物等， 斑点试验是

定性评价润滑油清净分散性能较简易的方法， 通过观

察润滑油滴在滤纸上扩散一段时间后得到的油斑中心

沉积环、 中间扩散环及外层油环的变化特点判定清净

分散性能［１２］。 对分别进行 ４４８、 ５０６、 ３８７、 ５３８ 及

３５２ 天后的 ５ 个润滑油油样进行斑点试验， 油滴在滤

纸上扩散 ２４ ｈ 结果如图 ６ 所示， 试验 １ － １、 １ － ２、
２－１及 ４－１ 润滑油油斑颜色分布均匀， 最外层油环浅

而明亮， 中心的沉积环与相邻的扩散环界限不明显，
扩散环较宽， 润滑油的清净分散性能优良， 试验 ３－１
润滑油油斑颜色较其他 ４ 个周期润滑油油斑颜色略

深， 中心沉积环明显， 润滑油的清净分散性能有一定

程度下降， 但仍然在可继续使用范围内。

图 ６　 ５ 组试验最终斑点试验图

Ｆｉｇ ６　 Ｓｐｏｔ ｔｅｓｔ ｏｆ ｕｓｅｄ ｅｘｐｅｒｉｍｅｎｔａｌ ｏｉｌｓ

３　 结论

（１） 在 ３５２ 天以上的行车试验中所使用的矿物、
半合成及全合成发动机润滑油在达到推荐换油时间

（１８０ 天） 时， 润滑油总酸值、 运动黏度远未达到现

行标准中规定换油值； 试验润滑油分别服役 ４４８、
５０６、 ３８７、 ５３８ 及 ３５２ 天后， 润滑油的总酸值、 运动

黏度仍未达到现行国家标准中规定换油指标， 润滑油

依然具有较好的氧化安定性及清净分散性能。
（２） 试验润滑油总酸值、 起始氧化温度、 ＺＤＴＰ

添加剂消耗量及硝化过程均与发动机使用频率密切相

关， 少量运行车辆的润滑油衰变速度与 ＺＤＴＰ 添加剂

消耗速度较慢， 可适当延长换油周期。
（３） 车辆润滑油系统结构复杂， 润滑油衰变是

机械及化学共同作用的结果， 本文作者是根据 ４ 辆

车、 ５ 组试验和典型城市工况条件下得到的结果， 可

能存在一定的局限性； 为形成更具普适性的规律， 还

需加大试验车辆和油品类型、 拓宽运行环境。
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摘要： 针对高可靠性立式轴系可倾瓦推力轴承在轴线倾斜下的均载问题， 研究自适应结构平衡梁支撑推力轴承的

均载能力及影响因素； 建立平衡梁组件的自适应动力学模型， 给出轴线倾斜下考虑平衡梁弯曲变形的轴承系统耦合模

型， 并提出采用不均匀系数表征轴承的均载能力； 基于模型分析工况参数和结构参数对轴承均载能力的影响， 结果表

明： 平衡梁结构的均载能力并不是完全均载， 轴承均载能力随着轴承载荷和轴线倾角的增大而减弱； 推力瓦支点半径

对轴承均载能力有较大影响， 而连接圆柱体半径和下平衡梁支撑圆柱半径对瓦块载荷分布影响较小； 对于立式轴系，
合理控制轴线倾角可提高推力轴承的均载能力及轴系服役性能。

关键词： 可倾瓦推力轴承； 平衡梁； 轴线倾斜； 立式转子系统
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　 对于大型水轮发电机、 氦气压缩机、 核主泵电机

等立式机组， 由于轴向密封与叶轮的复杂力作用［１］，
推力轴承载荷比较复杂； 同时由于转子在制造或安装

过程中不可避免地会存在精度误差， 推力轴承座安装

也会出现不同程度的静态倾斜， 使推力盘表面与轴承

各推力瓦表面之间出现数十微米的间隙误差。 当倾角

较大时间隙差值将达数百微米， 各推力瓦上的载荷分

布不均匀， 影响推力轴承的工作性能， 甚至造成轴承

支撑结构部件出现磨损和疲劳等问题。 为了提高轴承

的寿命及机组的可靠性， 对于推力轴承支撑结构的选

择和轴系倾斜下轴承性能的研究非常重要。
常用的用以提高推力轴承均载能力的结构有刚性

球面点支撑、 弹性托盘支撑、 弹性油箱支撑、 弹簧束

支撑和平衡梁支撑等［２］。 由于核主泵结构的特殊性，
采用平衡梁结构［１，３］ 提高轴承的均载能力。 一般理论



认为平衡梁结构由于其自适应摆动特性可以实现轴承

各瓦载荷的均匀性［４］， 但完全抵消倾斜造成的轴承载

荷不均匀是不可能的， 不同的倾斜角度和不同的结构

参数带来的不均匀性影响是不同的。 姜培林［５］研究了

水轮发电机组轴系推力盘倾斜下的刚性支点可倾瓦推

力轴承的性能， 认为推力盘静态倾斜， 各推力瓦上的

负荷不再相同， 静态工作点发生明显变化。 轴线倾斜

会改变推力轴承的润滑性能［６－７］ 和动特性［８－９］， 对于

轴承的载荷分配和瓦块性能有较大影响， 特别是液膜

压力、 膜厚和温度分布等， 倾斜过大会使液膜破裂。
对于平衡梁支撑可倾瓦推力轴承， 文献 ［１０－１１］ 研

究了不同平衡梁结构的运动方程， 为推力轴承性能的

研究提供了基础。 Ｋｉｎｇｓｂｕｒｙ 公司试验研究了平衡梁

推力轴承在不同工况下的瓦块温度和功耗问题［１２－１４］，
ＬＩ 等［１５］试验研究了无倾斜下平衡梁可倾瓦推力轴承

的润滑特性， 各瓦块表现出不同的膜厚、 温度和压力

特征。 范寿孝等［４］对平衡梁轴承理论计算时假设为各

瓦载荷相等， 而试验结果表明各瓦载荷存在一定的差

异。 上述研究表明， 平衡梁推力轴承在实际应用中存

在一定的载荷不均匀现象， 对于高可靠性要求的轴承

转子系统， 从理论设计角度减小不均匀误差十分必

要， 包括轴承参数和倾斜角度。
本文作者根据推力轴承平衡梁支撑结构组件的特

点， 从平衡梁结构参数和轴线倾斜等工况参数出发，
研究平衡梁推力轴承的均载能力及其影响因素， 为具

有良好均载效应的推力轴承设计提供依据。
１　 平衡梁支撑轴承自适应数学模型

１􀆰 １　 平衡梁系统的自适应动力学模型

平衡梁推力轴承是由推力瓦和相互耦合运动的上

平衡梁、 连接圆柱体和下平衡梁构成的承载系统， 推

力瓦由互相搭接的铰支梁支撑， 各铰支梁之间依据杠

杆原理自适应地传递不均匀力， 使得轴承各瓦载荷达

到均匀， 轴承结构如图 １ 所示。

图 １　 平衡梁推力轴承结构简图

Ｆｉｇ １　 Ｓｔｒｕｃｔｕｒａｌ ｄｉａｇｒａｍ ｏｆ ｔｈｅ ｅｑｕｉｌｉｂｒｉｕｍ ｂｅａｍ ｔｈｒｕｓｔ ｂｅａｒｉｎｇ

假设推力轴承承载系统由 ｎ 个推力瓦及平衡梁组

件构成， 忽略自重的影响。 假设各个推力瓦载荷为

ｐ ｉ， 平衡梁之间的支撑力为 Ｎ ｊ， 对于第 ｉ 个推力瓦组

件， 推力瓦绕下表面瞬时接触点逆时针转动 σｉ， 上
平衡块绕上表面瞬时接触点逆时针转动 αｉ， 下平衡
块绕下表面瞬时接触点顺时针转动 β ｉ， 且均无相对滑
动。 如图 ２ 所示， 推力瓦载荷 ｐ ｉ 与推力轴承总载荷
Ｗ 之间的关系如式 （１） 所示。

Ｗ － ∑
ｎ

ｉ ＝ １
ｐ ｉ ＝ ０ （１）

图 ２　 平衡梁组件受力示意图
Ｆｉｇ ２　 Ｔｈｅ ｆｏｒｃｅ ｄｉａｇｒａｍ ｏｆ ｔｈｅ ｅｑｕｉｌｉｂｒｉｕｍ ｂｅａｍ ａｓｓｅｍｂｌｙ （ａ）

ｔｈｅ ｆｏｒｃｅ ｒｅｌａｔｉｏｎｓｈｉｐ ｏｆ ｅｑｕａｌｉｚｉｎｇ ｂｅａｍ ａｓｓｅｍｂｌｙ； （ｂ）
ｔｈｅ ｄｉｓｐｌａｃｅｍｅｎｔ ａｎｄ ｆｏｒｃｅ ｏｆ ｕｐｐｅｒ ｅｑｕａｌｉｚｉｎｇ ｂｅａｍ；
（ｃ） ｔｈｅ ｄｉｓｐｌａｃｅｍｅｎｔ ａｎｄ ｆｏｒｃｅ ｏｆ ｂｏｔｔｏｍ ｂａｌａｎｃｅ ｂｅａｍ

当轴承各瓦载荷分布不均时， 铰支平衡梁根据其

结构特点自适应地发生转动， 平衡梁产生转角和微小

偏移， 各部件之间产生耦合的力和力矩保持平衡梁的

动态平衡和瓦块载荷的均布， 平衡梁之间的力和力矩

平衡方程如式 （２） 所示。
ｐ ｉ － Ｎ２ｉ －１ － Ｎ２ｉ －２ ＝ ０

ｐ ｉＲ０（σｉ － αｉ） ＋ Ｎ２ｉ －１（
Ｌ１

２
－ Ｒ１αｉ） －

　 　 Ｎ２ｉ －２（
Ｌ１

２
＋ Ｒ１αｉ） ＝ ０

Ｑｉ － Ｎ２ｉ －１ － Ｎ２ｉ ＝ ０

ＱｉＲ２β ｉ － Ｎ２ｉ（
Ｌ２

２
－ Ｒ１β ｉ） ＋ Ｎ２ｉ －１（

Ｌ２

２
＋ Ｒ１β ｉ） ＝ ０

ì

î

í

ï
ï
ï
ï
ï

ï
ï
ï
ï
ï
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（ ｉ＝ １， ２， …， ｎ） （２）
式中： ｐ ｉ 为推力瓦载荷； Ｎｉ 为平衡梁之间的载荷；
Ｒ０、 Ｒ１、 Ｒ２ 分别为推力瓦支点球面半径、 平衡梁之

间的连接圆柱体半径、 下平衡梁支点圆柱半径； Ｌ１、
Ｌ２ 分别为上、 下平衡梁的宽度； 当 ｉ＝ １ 时 Ｎ０ ＝ Ｎ１ ２。

相邻的上平衡梁转角 αｉ 和下平衡梁转角 β ｉ 之间

的关系如式 （３） 所示。
αｉＬ１ ＝ Ｌ２（β ｉ －１ ＋ β ｉ） ／ ２ （３）
由于平衡梁的自适应摆动使得推力瓦在轴向方向

产生位移变化， 除了下平衡梁转动引起的上平衡梁刚

体位移 ｚ ｉ １， 假设推力瓦和下平衡梁支点为刚性， 考

虑载荷引起的上平衡梁和下平衡梁的弯曲弹性变形

ｚ ｉ ２ 和 ｚ ｉ ３， 则各推力瓦的轴向位移为

δｉ ＝ ｚ ｉ１ ＋ ｚ ｉ２ ＋ ｚ ｉ３ （４）

其中

ｚ ｉ１ ＝ （β ｉ －１ － β ｉ）Ｌ２ ／ ４
ｚ ｉ２ ＝ ｐ ｉＬ

３
１ ／ （４８ＥＩ１）

ｚ ｉ３ ＝ （Ｎ２ｉ －１ ＋ Ｎ２ｉ －２）Ｌ
３
２ ／ （９６ＥＩ２）

ì

î

í

ïï

ïï

式中： Ｅ 为材料的弹性模量； Ｉ１、 Ｉ２ 分别为上、 下平

衡梁的弯曲惯性矩。
１􀆰 ２　 轴线倾斜下的轴承系统耦合模型

立式轴系在安装或运行时会存在一定的倾斜角

度， 以轴线倾斜角 φ０ 和轴线投影线与 ｘ 轴夹角 ψ 来

表征倾斜状态， 每一种倾斜状态均可分解为轴线绕 ｘ
轴的转角 φｘ 和绕 ｙ 轴的转角 φｙ， 具体如图 ３ 所

示［１６］。 转角计算公式为

φｘ ＝ ａｒｃｔａｎ（ｔａｎφ０ ／ ｓｉｎψ）
φｙ ＝ ａｒｃｔａｎ（ｔａｎφ０ ／ ｃｏｓψ）

{ （５）

图 ３　 轴线倾斜状态下的推力盘投影几何关系图

Ｆｉｇ ３　 Ｔｈｅ ｐｒｏｊｅｃｔｉｖｅ ｇｅｏｍｅｔｒｙ ｇｒａｐｈ ｏｆ ｔｈｅ ｔｈｒｕｓｔ ｐｌａｔｅ ｉｎ
ｉｎｃｌｉｎｅｄ ｓｔａｔｅ

以 ６ 瓦推力轴承为例 （参数如表 １ 所示）， Ｒ 为

轴承的平均半径， θ０ 为瓦包角， 并取 １＃推力瓦为基

准， 考虑各推力瓦之间的支点膜厚 ｈ ｉ， 则轴线倾斜后

各瓦之间的轴向位移关系如下：

δｉ － δ１ ＝ Ｒφｘ［ｓｉｎ
θ０

２
－ ｓｉｎ（

ｉ － １
３

π ＋
θ０

２
）］ ＋

Ｒφｙ［ｃｏｓ
θ０

２
－ ｃｏｓ（

ｉ － １
３

π ＋
θ０

２
）］ － （ｈ ｉ － ｈ１） （６）

表 １　 推力轴承结构及额定工况参数

Ｔａｂｌｅ １　 Ｔｈｅ ｓｔｒｕｃｔｕｒｅ ａｎｄ ｏｐｅｒａｔｉｎｇ ｃｏｎｄｉｔｉｏｎ ｐａｒａｍｅｔｅｒｓ
参数 数值 参数 数值

轴承内径 ｄｉ ／ ｍｍ ３６８ 轴承外径 ｄｏ ／ ｍｍ ９２１
瓦块数 ６ 瓦块包角 θ０ ／ （°） ５０

支点系数 ０．５ 瓦块厚度 ｈ ／ ｍｍ ４０
转速 ｎ ／ （ ｒ·ｍｉｎ－１） １ ７８７ 额定载荷 Ｗ ／ ｋＮ ２２８．６

联立方程 （１） — （６） 构造非线性方程组， 包

括瓦块载荷 ｐ ｉ、 平衡梁载荷 Ｎｉ 和转角 αｉ、 β ｉ 等 ３０ 个

未知数， 通过牛顿迭代法进行数值求解， 获得不同轴

承载荷和轴线倾角下的推力瓦载荷及平衡梁结构均载

能力。
上述方程组中瓦块转角 σｉ 和支点膜厚 ｈ ｉ 是已知

参数， 当轴承参数给定时， 上述参数是轴瓦载荷 ｐ ｉ

的复杂函数， 实际计算时将其简化为经验函数［１１］，
如式 （７） 所示， 通过轴承性能计算可以分别获得瓦

块转角 σｉ、 支点膜厚 ｈ ｉ 和轴瓦载荷 ｐ ｉ 之间函数关系，
并求得式 （７） 中的 ６ 个系数。

σｉ ＝ ａ１ ＋ ａ２（１ ／ ｐ ｉ） ＋ ａ３ ｌｎ（１ ／ ｐ ｉ）
ｈ ｉ ＝ ｂ１ ＋ ｂ２（１ ／ ｐ ｉ） ＋ ｂ３ ｌｎ（１ ／ ｐ ｉ）

{ （７）

对于轴线倾斜下轴承各瓦块承载的不均匀特征，
采用不均匀系数 Ｋ 进行表征， 具体如式 （８） 所示，

Δｐ 为轴承瓦块最大载荷和最小载荷的差值， ｐ 为瓦块

载荷的平均值 Ｗ ／ ｎ。 当 Ｋ 为 １ 时， 各瓦载荷相同， 当

Ｋ 大于 １ 时， 各瓦承载不均匀， Ｋ 越大， 不均匀情况

越明显。

Ｋ ＝ （ｐ ＋ Δｐ） ／ （ｐ － Δｐ） （８）
２　 均载能力的影响因素分析

针对某中心支承的 ６ 瓦可倾瓦推力轴承， 假设轴

线投影线与 ｘ 轴夹角 ψ＝ θ０ ／ ２， 且轴线投影位置不变，
分析工况参数和关键结构参数对轴承均载能力的影

响。 平衡梁宽度 Ｌ１ ＝ Ｌ２ ＝ ０􀆰 １９６ ３ ｍ， 平衡梁的弯曲

惯性矩 Ｉ１ ＝ Ｉ２ ＝ １􀆰 ３９２ ×１０－６ ｍ４， 材料弹性模量 Ｅ＝ ２０６
ＧＰａ。 对于此轴承， 式 （７） 中的 ６ 个系数分别为：
ａ１ ＝ １􀆰 ６８７ ６×１０－２， ａ２ ＝ ７􀆰 ４６９ ３， ａ３ ＝ ８􀆰 １６０ ７×１０－４，
ｂ１ ＝ １􀆰 ９６５ ８×１０－４， ｂ２ ＝ ０􀆰 ２０７ １， ｂ３ ＝ １􀆰 ４６５ １×１０－５。

图 ４ 给出的是轴承单瓦载荷及上、 下平衡梁转角

随轴承总载荷 Ｗ 的变化关系图。
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图 ４　 轴瓦载荷及平衡梁转角随轴承总载荷的变化

Ｆｉｇ ４　 Ｔｈｅ ｐａｄ ｌｏａｄ ａｎｄ ｅｑｕｉｌｉｂｒｉｕｍ ｂｅａｍ ａｎｇｌｅ ｃｈａｎｇｅｄ ｗｉｔｈ ｔｈｅ
ｂｅａｒｉｎｇ ｌｏａｄ （ａ） ｓｉｎｇｌｅ ｐａｄ ｌｏａｄ ｃｈａｎｇｅｄ ｗｉｔｈ ｂｅａｒｉｎｇ ｌｏａｄ；
（ｂ） ｕｐｐｅｒ ｅｑｕａｌｉｚｉｎｇ ｂｅａｍ ａｎｇｌｅ ｃｈａｎｇｅｄ ｗｉｔｈ ｂｅａｒｉｎｇ
ｌｏａｄ； （ｃ） ｂｏｔｔｏｍ ｅｑｕａｌｉｚｉｎｇ ｂｅａｍ ａｎｇｌｅｓ ｃｈａｎｇｅｄ
ｗｉｔｈ ｂｅａｒｉｎｇ ｌｏａｄ

由图 ４ （ ａ） 可以看出， 当轴承总载荷增大时，
各瓦载荷成比例增加， 同时不均匀系数 Ｋ 也增大；
轴线投影过 １＃瓦支点时， １＃瓦载荷最大， ４＃瓦载荷最

小， 相对平均载荷的误差在 ２􀆰 ５％左右， 由于几何对

称关系， ３＃和 ５＃瓦、 ２＃和 ６＃瓦对应的载荷基本相同；
平衡梁结构的均载能力并不是理论上认为的完全均

载， 由于材料弹性变形、 运行时的滚滑行为以及加工

精度等都对平衡梁结构的均载能力有影响。 由图

４ （ｂ）和图 ４ （ｃ） 可以看出， 相同载荷下， 上、 下平

衡梁的转角情况不尽相同， 这与轴线倾斜的方位有

关； 当载荷增大时， 各平衡梁的转角均逐渐减小， 这

是由于轴瓦转角 σｉ 在瓦块摆动力矩的作用下随着载

荷的增大而减小， 瓦背支点在上平衡梁处产生的横向

位移量 Ｒ０ （σｉ－αｉ） 也减小， 支点更加靠近上平衡梁

中心线， 在铰支梁自适应力矩的控制下使得上平衡梁

摆角减小， 下平衡梁摆角也随之减小。
图 ５ 给出的是轴承单瓦载荷及上、 下平衡梁转角

随轴线静态倾角 φ０ 的变化关系图。

图 ５　 轴瓦载荷及平衡梁转角随轴线静态倾角的变化

Ｆｉｇ ５　 Ｔｈｅ ｐａｄ ｌｏａｄ ａｎｄ ｅｑｕｉｌｉｂｒｉｕｍ ｂｅａｍ ａｎｇｌｅ ｃｈａｎｇｅｄ ｗｉｔｈ ｔｈｅ
ｓｔａｔｉｃ ｉｎｃｌｉｎａｔｉｏｎ ｏｆ ｔｈｅ ｒｏｔｏｒ （ａ） ｓｉｎｇｌｅ ｐａｄ ｌｏａｄ ｃｈａｎｇｅｄ
ｗｉｔｈ ｓｔａｔｉｃ ｉｎｃｌｉｎａｔｉｏｎ； （ｂ） ｕｐｐｅｒ ｅｑｕａｌｉｚｉｎｇ ｂｅａｍ ａｎｇｌｅ
ｃｈａｎｇｅｄ ｗｉｔｈ ｓｔａｔｉｃ ｉｎｃｌｉｎａｔｉｏｎ； （ｃ） ｂｏｔｔｏｍ ｅｑｕａｌｉｚｉｎｇ
ｂｅａｍ ａｎｇｌｅｓ ｃｈａｎｇｅｄ ｗｉｔｈ ｓｔａｔｉｃ ｉｎｃｌｉｎａｔｉｏｎ
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由图 ５ （ａ） 可以看出， 随着轴线静态倾角的增

大， 轴承各瓦载荷的差异也逐渐增大， 当倾角从

０􀆰 ００８°增大到 ０􀆰 ０２°时， 瓦块最大载荷和最小载荷相

对平均载荷的偏差从 １􀆰 ５％增大到 ４％； 同时， 不均

匀系数 Ｋ 从 １􀆰 ０７ 增大到 １􀆰 １７， 可见轴线倾角对轴承

载荷分布影响较大， 应合理控制轴线的倾角。 同时，
由图 ５ （ｂ） 和图 ５ （ｃ） 可以看出， 各平衡梁的转角

随着轴线倾角的增大而增大， 这是平衡梁通过摆动实

现对大倾角下载荷差异的补偿。
图 ６ 给出的是轴承单瓦载荷随推力瓦支点球面半

径 Ｒ０、 连接圆柱体半径 Ｒ１ 和下平衡梁支撑圆柱半径

Ｒ２ 的变化关系图。

图 ６　 轴瓦载荷随关键结构参数的变化关系

Ｆｉｇ ６　 Ｔｈｅ ｐａｄ ｌｏａｄ ｃｈａｎｇｅｄ ｗｉｔｈ ｔｈｅ ｋｅｙ ｓｔｒｕｃｔｕｒａｌ ｐａｒａｍｅｔｅｒｓ
ｏｆ ｔｈｅ ｅｑｕｉｌｉｂｒｉｕｍ ｂｅａｍ ｂｅａｒｉｎｇ （ａ） ｃｈａｎｇｅｄ ｗｉｔｈ ｐｉｖｏｔ
ｓｐｈｅｒｅ ｒａｄｉｕｓ； （ｂ） ｃｈａｎｇｅｄ ｗｉｔｈ ｃｏｎｎｅｃｔｅｄ ｃｙｌｉｎｄｒｉｃａｌ
ｒａｄｉｕｓ； （ｃ） ｃｈａｎｇｅｄ ｗｉｔｈ ｓｕｐｐｏｒｔｉｎｇ ｃｙｌｉｎｄｒｉｃａｌ ｒａｄｉｕｓ

由图 ６ 可以看出， 瓦块支点球面半径 Ｒ０ 对轴承
各瓦载荷的分布影响较大， 支点半径较小时， 均载能
力相对较好， 这是由于大的支点半径会带来大的横向
偏移量 Ｒ０σｉ， 导致各平衡梁的转角增大， 平衡梁之
间传递的耦合相对误差也会在增大； 连接圆柱体半径
Ｒ１ 和下平衡梁支撑圆柱半径 Ｒ２ 对瓦块载荷分布有一
定的影响， 但影响较小。 上述分析可知， 相对较小的
半径有利于提高平衡梁结构的均载能力。
３　 案例应用

针对表 １ 给定的某核主泵用平衡梁推力轴承， 当

支承半径 Ｒ０ ＝ ０􀆰 ５ ｍ， Ｒ１ ＝ ０􀆰 ０１４ ｍ， Ｒ２ ＝ ０􀆰 １２５ ｍ 时，
分析轴线静态倾角 φ０ ＝ ０􀆰 ０１３°下的瓦块载荷分布和基
本润滑性能。

图 ７ 给出的是轴线倾角 ０􀆰 ０１３°时的轴承瓦块载荷
及平衡梁载荷与转角。

图 ７　 轴线倾角 ０􀆰 ０１３°时的轴瓦载荷及平衡梁转角

Ｆｉｇ ７　 Ｔｈｅ ｐａｄ ｌｏａｄ ａｎｄ ｅｑｕｉｌｉｂｒｉｕｍ ｂｅａｍ ａｎｇｌｅ ｗｈｅｎ ｔｈｅ ｓｔａｔｉｃ
ａｘｉｓ ｉｎｃｌｉｎａｔｉｏｎ ｉｓ ０􀆰 ０１３° （ａ） ｓｉｎｇｌｅ ｐａｄ ｌｏａｄ； （ｂ）
ｅｑｕｉｌｉｂｒｉｕｍ ｂｅａｍ ａｔ ｂｏｔｈ ｅｎｄｓ； （ｃ） ｕｐｐｅｒ ａｎｄ ｂｏｔｔｏｍ
ｅｑｕｉｌｉｂｒｉｕｍ ｂｅａｍ ａｎｇｌｅ
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由图 ７ 可以看出， 轴承瓦块的最大载荷和最小载

荷相对平均载荷的偏差约 ２􀆰 ５１％和 ２􀆰 ６３％， 不均匀

系数 Ｋ＝ １􀆰 １１。 若不采用平衡梁结构而采用独立的点

支撑， 同样静态倾斜角引起的对称位置推力瓦与推力

盘的间隙达到 １４６􀆰 ２ μｍ， 这在轴承设计中是不能接

受的。
图 ８ 给出的是给定倾角下轴承各瓦块的最小水膜

厚度、 最高瓦面温度和最高水膜压力的等高线图。 由

于各瓦载荷偏差不大， 轴瓦所表现出的性能也基本相

同， 最小水膜厚度约 ２０ μｍ， 最高瓦面温度 ７０ ～ ７２
℃， 最高水膜压力 １􀆰 ０～１􀆰 ２ ＭＰａ。 由于平衡梁结构的

自适应特性， 可以通过结构的自适应调节补偿轴线倾

斜引起的瓦块载荷偏差， 使得推力轴承性能满足设计

要求， 但是倾斜过大会使得轴瓦载荷偏差增大， 同时

对于上下导轴承的对中精度和运行性能会产生较大的

影响。

图 ８　 轴线倾角 ０􀆰 ０１３°时的轴承性能分布

Ｆｉｇ ８　 Ｂｅａｒｉｎｇ ｐｅｒｆｏｒｍａｎｃｅ ｄｉｓｔｒｉｂｕｔｉｏｎ ｗｈｅｎ ｔｈｅ ｓｔａｔｉｃ ａｘｉｓ ｉｎｃｌｉｎａｔｉｏｎ ｉｓ ０􀆰 ０１３° （ａ） ｍｉｎｉｍｕｍ ｗａｔｅｒ ｆｉｌｍ ｔｈｉｃｋｎｅｓｓ； （ｂ） ｍａｘｉｍｕｍ ｐａｄ
ｓｕｒｆａｃｅ ｔｅｍｐｅｒａｔｕｒｅ； （ｃ） ｍａｘｉｍｕｍ ｗａｔｅｒ ｆｉｌｍ ｐｒｅｓｓｕｒｅ

４　 结论

（１） 针对平衡梁支承可倾瓦推力轴承， 建立了

平衡梁的自适应动力学模型， 给出了轴线倾斜下考虑

平衡梁弯曲变形的轴承系统耦合模型， 并提出采用不

均匀系数 Ｋ 表征轴承的均载能力。
（２） 基于模型分析了工况参数和结构参数对轴

承均载能力的影响， 认为： 相同平衡梁结构， 轴承均

载能力随着轴承载荷和轴线倾角的增大而减弱， 平衡

梁转角随着载荷的增大而减小， 随着倾角的增大而增

大； 相同工况参数下， 推力瓦支点半径对轴承均载能

力有较大影响， 而连接圆柱体半径和下平衡梁支撑圆

柱半径在一定范围内对瓦块载荷分布影响较小。 因此

相对较小的支撑半径有利于提高平衡梁结构的均载

能力。
（３） 平衡梁结构的均载能力并不是理论上认为的

完全均载， 轴承载荷越大， 各瓦载荷差异越大， 表现

出的润滑性能差异越大。 合理的运行工况设计和结构

参数设计对于有效实现平衡梁结构均载能力是必要的。
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摘要： 工程中大多数滚动轴承采用脂润滑， 但是润滑脂具有非牛顿体特性和润滑过程的时效性， 较难准确地建模

分析其润滑特性。 通过总结脂润滑弹流的理论分析与实验研究进展， 基于 Ｏｓｔｗａｌｄ 本构模型建模， 用 Ｇａｕｓｓ⁃Ｓｅｉｄｅｌ 迭代

法和 Ｊａｃｏｂｉ 双极子迭代法分析脂润滑条件下的润滑膜厚度分布和压力分布； 探讨不同流变指数、 不同载荷和不同卷吸

速度对脂润滑弹流特性的影响。 结果表明： 载荷和卷吸速度对润滑脂膜厚和压力的影响与油润滑相似； 稳定后的脂润

滑膜厚接近相应工况基础油润滑膜厚的 １ ／ ２； 润滑脂的非牛顿特性越显著， 则膜厚越小， 压力分布越接近 Ｈｅｒｔｚ 接触应

力分布。
关键词： 脂润滑； 非牛顿体效应； 载荷； 卷吸速度
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　 轴承的润滑方式主是脂润滑和油润滑， 其中大约
２ ／ ３ 的滚动轴承采用脂润滑。 相对于油润滑方式， 脂
润滑不需要供油系统， 还有利于轴承的密封； 在起动
阶段润滑脂的油膜厚度要比润滑油的油膜厚度大， 在
低转速重载和冲击负荷下有良好的润滑性， 还具有更

好的减震降噪效果［１］。 在机器人 ＲＶ 减速器中， 滚动
轴承和摆线针轮一般采用脂润滑， 因此， 研究轴承的
脂润滑特性具有工程意义。

但由于润滑脂的剪应力和剪应变率之间不是线性
关系， 表现出显著的非牛顿体特性， 导致脂润滑的理
论研究难度要远远高于油润滑的研究难度。 但国内外
学者对脂润滑的理论研究较少， 更多的是通过光干涉
和电容法来实验研究脂润滑特性。 １９７８ 年， ＡＩＨＡＲ
和 ＤＯＷＳＯＮ［２］通过实验研究发现， 脂润滑在起动条
件下的润滑膜厚度要大于同等情况下油润滑的油膜厚
度， 但是由于润滑脂的挤出， 最终脂膜厚度会稳定在
相应的油膜厚度的 ０􀆰 ５ ～ ０􀆰 ７。 之后的 １９８６ 年， 法国
学者 ＭＵＴＵＬＩ 等［３］测量了滑动接触脂润滑的黏度， 提



出可以用 Ｂｉｎｇｈａｍ 塑性流体模型来模拟脂润滑机制。
１９９６ 年， ＣＡＮＮ［４］提出了脂润滑机制， 提出脂润滑的
润滑膜是由高黏度沉积层、 凝胶剂块和接触中心的残
余油膜组成的， 润滑脂在接触区的流动主要由剪切稀
化的间歇流和因毛细作用的进入接触区的基础油组
成。 ２００１ 年， ＫＡＮＥＴＡ 等［５］用光干涉研究了不同润滑
脂成分和表面形貌对脂润滑特性的影响， 发现润滑脂
的稠化剂含量对脂膜的影响很大。

对脂润滑的理论研究首先是要分析润滑脂的流变
特性， 建立润滑脂的本构方程。 目前广泛应用于脂润
滑理论研究的本构模型是 Ｏｓｔｗａｌｄ 模型、 Ｂｉｎｇｈａｍ 模
型和 Ｈｅｒｓｃｈｅｌ⁃Ｂｕｌｋｌｅｙ 模型。 １９８９ 年， 应自能和温诗
铸［６］ 推导了基于 Ｈｅｒｓｃｈｅｌ⁃Ｂｕｌｋｌｅｙ 模型的雷诺方程并
进行了求解， 且用实验结果进行了验证。 １９９０ 年程
军［７］分析了法向趋近速度、 屈服应力和乏脂对脂润滑
膜厚和压力分布的影响。 同年， ＬＥＥ 和 ＨＡＭＲＯＣＫ［８］

对润滑脂的黏度进行了修正， 研究了载荷和滑滚率对
脂膜厚度和压力的影响。 １９９７ 年， ＹＯＯ 和 ＫＩＭ［９］ 又
考虑温度和流变指数的变化， 得到了较低载荷、 不同
流变指数下不等温弹流脂润滑的润滑膜厚和压力分
布。 ２００９ 年， 邓磊等人［１０］基于 Ｏｓｔｗａｌｄ 模型用多重网
格法求得等温线接触脂润滑弹性流体动力润滑数值
解， 得到钢球一沟道的压力分布、 油膜形状及最小油
膜厚度。 ２０１２ 年， 谢小鹏等［１１］ 分析了脂润滑接触区
的固体颗粒对润滑的影响， 发现球状颗粒的半径对油
膜压力和膜厚的影响尤为显著。

表 １ 总结了脂润滑弹流实验研究与理论分析的进
展［２－２９］。 脂润滑弹流的实验方法有光干涉法、 磁阻
法、 电容法和电阻法； 脂润滑弹流理论分析与油润滑
的主要区别在于润滑脂的非牛顿体特性。 因此， 润滑
脂的弹流分析必须采用非牛顿体的本构方程和变型雷
诺方程来求解。

表 １　 脂润滑弹流的研究发展
Ｔａｂｌｅ １　 Ｄｅｖｅｌｏｐｍｅｎｔ ｏｆ ｔｈｅ ｓｔｕｄｙ ｏｎ ｅｌａｓｔｏｈｙｄｒｏｄｙｎａｍｉｃ ｌｕｂｒｉｃａｔｉｏｎ ｏｆ ｇｒｅａｓｅｓ

时间 研究者 模型描述 ／ 假设
１９７１ 年 ＷＥＤＥＶＥＮ 等［１２］ 光干涉法测量脂膜与油膜厚度， 实验分析了乏油的影响

１９７２ 年
ＫＡＵＺＬＡＲＩＣＨ 和

ＧＲＥＥＮＷＯＯＤ［１３］

Ｈｅｒｓｃｈｅｌ⁃Ｂｕｌｋｌｅｙ 本构模型， 线接触 ＥＶ 区弹流分析。 脂膜厚度开始比基础油膜膜厚，
然后减小， 稳定脂膜厚度低于基础油膜厚

１９７２ 年 ＰＯＯＮ［１４］ 双圆盘试验机， 磁阻法测量脂膜厚度。 从稠化剂结构、 基础油黏度和入口条件分析脂膜变薄

１９７８ 年 ＡＩＨＡＲＡ 和 ＤＯＷＳＯＮ［２］ 双圆盘机， 电容法测量脂膜厚度。 提出乏油的零回流边界条件， 稳定脂膜厚度 ｈｇｒｅａｓｅ ＝ （０􀆰 ５～０􀆰 ７） ｈｏｉｌ

１９７９ 年
ＪＯＮＫＩＳＺ 和

ＫＲＺＥＭＩＮＳＫＩ⁃ＦＲＥＤＡ［１５］ Ｈｅｒｓｃｈｅｌ⁃Ｂｕｌｋｌｅｙ 本构模型， 线接触 ＥＶ 区弹流分析， 提出了中心脂膜厚度计算公式

１９８２ 年
ＪＯＮＫＩＳＺ 和

ＫＲＺＥＭＩＮＳＫＩ⁃ＦＲＥＤＡ［１６］

Ｈｅｒｓｃｈｅｌ⁃Ｂｕｌｋｌｅｙ 本构模型， 线接触 ＥＶ 区弹流分析， 提出了中心脂膜厚度计算公式

讨论了脂的结构破裂和乏油边界对膜厚影响

１９８２ 年 ＹＯＵＳＩＦ［１７］ 用毛细管流变仪测量了低剪应变率和高剪应变率下脂的剪应力变化， γ·≤２×１０４ ｓ－１

１９８３ 年 ＹＯＵＳＩＦ［１８］ 用双圆盘机测量了脂润滑摩擦力矩随时间的变化， 实验结果与微极性流体理论定性相吻合

１９８６ 年 ＭＵＴＵＬＩ 等［１９］ 用铝粒反射跟踪技术测量润滑脂运动速度， 认为 Ｂｉｎｇｈａｍ 塑性流模型适用于脂润滑分析

１９８７ 年 ＹＡＮＧ 和 ＱＩＡＮ［２０］ 椭圆接触脂润滑 Ｇｒｕｂｉｎ 型分析， 提出中心脂膜厚度公式

１９８８ 年 ＷＥＮ 和 ＹＩＮＧ［２１］ Ｈｅｒｓｃｈｅｌ⁃Ｂｕｌｋｌｅｙ 本构模型， 线接触 ＥＶ 区弹流分析， 光干涉法测试脂膜厚度

１９８９ 年 应自能和温诗铸［６］ Ｈｅｒｓｃｈｅｌ⁃Ｂｕｌｋｌｅｙ 本构模型， 线接触 ＥＶ 区弹流分析

１９９０ 年 程军［７］ Ｈｅｒｓｃｈｅｌ⁃Ｂｕｌｋｌｅｙ 本构模型， 线接触 ＥＶ 区弹流分析， 逆解法， 讨论了圆盘的法向接近与分离、
缺脂与脂屈服应力的影响

１９９０ 年 ＴＯＭＩＯＫＡ 等［２２］ 提出了双圆筒试验方法， 提出了一个 ４单元本构模型， 考虑了非线性黏弹性和 Ｂｉｎｇｈａｍ 塑性行为

１９９６ 年 ＣＡＮＮ［２３］ 光干涉点接触测量， 讨论了润滑脂乏油与周围脂的补充作用

２０００ 年 ＫＡＮＥＴＡ 等［２４］ 光干涉点接触测量， 分析了稠化剂结构和基础油黏度对脂膜形成的影响

２００１ 年 ＫＡＮＥＴＡ 等［５］ 光干涉点接触测量， 分析了横纹沟槽、 长的突起、 稠化剂含量与稠化剂团对弹流膜厚的影响

２００１ 年 ＣＡＮＮ［２６］ Ｒ２Ｆ 轴承试验机实验， 分析了滚动轴承不同位置的润滑脂降解

２００９ 年 ＬＵＧＴ［２７］ 综述了滚动轴承脂润滑， 讨论了润滑脂流动、 成膜与膜厚减薄、 动态行为和润滑脂寿命

２００９ 年 ＬＵＧＴ 等［２８］ 用非线性动力学和混沌概念分析了滚动轴承中温度和脂膜的破裂， 提出脂润滑是确定性混沌

行为， 而不能仅用乏油来描述

２００９ 年 ＹＯＳＨＩＯＫＡ 等［２９］ 深沟球轴承脂润滑试验， 发现在静止外圈和钢球上出现与滚动方向 ９０°角的裂纹，
伴随出现凹坑， 提出用发生了金属接触来解释

２０１２ 年 谢小鹏等［１１］ Ｏｓｔｗａｌｄ 本构模型 ＥＶ 区弹流数值解， 计算了球状颗粒与片状颗粒对压力分布和脂膜厚度的影响
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　 　 本文作者拟对 ＲＶ 减速器中的主轴滚针轴承， 建

立脂润滑的弹流模型， 分析工况参数对弹流润滑区內

的压力分布和脂膜厚度分布的影响， 以期实现这类滚

针轴承的摩擦学设计。
１　 数学模型和求解

１􀆰 １　 脂润滑计算模型

基于 Ｏｓｔｗａｌｄ 模型建立脂润滑的雷诺方程， Ｏｓｔ⁃
ｗａｌｄ 模型的本构方程为

τ ＝ ϕγ·ｎ （１）
量纲一化的雷诺方程为
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其中：
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载荷平衡方程为

∫ＸｅＸｍｉｎ
ＰｄＸ ＝ π

２
（３）

润滑脂的黏度采用基础油的黏度：
ϕ∗

ｉ ＝ ｅｘｐ （ｌｎϕ０ ＋ ９．６７）·{

１ ＋ ５．１ × １０ －９ｐＨＰ ｉ( ) ｚ － １[ ] } （４）
润滑脂的密度同样采用基础油的密度：

ρ∗
ｉ ＝ １ ＋

０．６ × １０ －９ｐＨＰ ｉ

１ ＋ １．７ × １０ －９ｐＨＰ ｉ

（５）

膜厚方程为

Ｈｉ ＝ Ｈ０ ＋
Ｘ ｉ

２

２
＋ δｉ （６）

其中中心膜厚 Ｈ０ 采用 ＰＡＮ 和 ＨＡＭＲＯＣＫ［３０］求解

的中心膜厚公式：
Ｈ０ ＝ ２．９２２·Ｒ２·ｂ －２·Ｗ －０．１６６·Ｕ０．６９２·Ｇ０．４７０ （７）
弹性变形公式为

δ ＝ － ２
πＥ∫

ｘｅ
ｘｍ

ｐｌｎ （ｘ － ｓ） ２ｄｓ （８）

１􀆰 ２　 雷诺方程求解方法

首先， 弹性变形的求解采用 ＨＯＵＰＥＲＴ 和 ＨＡＭ⁃
ＲＯＣＫ［３１］的求解方法。 由于 ＨＯＵＰＥＲＴ 和 ＨＡＭＲＯＣＫ
的系统法在求解脂润滑工况时， 难以收敛， 因此采用

黄平［３２］提出的计算方法求解雷诺方程。
雷诺方程的差分形式为

Ｌ ｉ ＝
ε ｉ ＋１ ／ ２ Ｐ ｉ ＋１ － Ｐ ｉ( ) １ ／ ｎ － ε ｉ －１ ／ ２ Ｐ ｉ ＋１ － Ｐ ｉ( ) １ ／ ｎ

（ΔＸ） １＋１ ／ ｎ
－

ρ∗
ｉ Ｈｉ － ρ∗

ｉ －１Ｈｉ －１

ΔＸ
（９）

由于压力差的指数形式不能直接展开， 所以用求

导的方式求解压力修正量：
在低压区：
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在高压区：
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其中： 松弛系数为 ｃ１ ＝ ｃ２ ＝ ０􀆰 ３
利用载荷平衡方程对中心膜厚进行修正：

ｄＨ０ ＝ － ｃ３·Ｈ０·
π
２

－ ∫ＸｅＸｍｉｎ
ＰｄＸæ

è
ç

ö

ø
÷· ∫ＸｅＸｍｉｎ

ＰｄＸ( )
－１

（１２）
式中： 载荷参数 Ｗ ＝ ｗ ／ （ＥＲ）， 速度参数 Ｕ０ ＝ ｕ０ϕ０ ／
（ＥＲ）， 材料参数 Ｇ ＝ αＥ， α ＝ ｚ·５􀆰 １×１０－９ ·（ ｌｎϕ０ ＋
９􀆰 ６７）， ｃ３ ＝（Ｒ ／ ｂ） ２·Ｇ０􀆰 ６·Ｕ０􀆰 ７·Ｗ－０􀆰 １３， ｚ 取 ０􀆰 ６８。

初始压力采用 Ｈｅｒｔｚ 压力分布， 雷诺方程求解的

迭代收敛准则为相对精度判断准则， 相对精度取为

ε１ ＝ε２ ＝ １×１０－３。
ｄＨ０

Ｈ０

≤ ε１ （１３）

ｄＰ ｉ

Ｐ ｉ

≤ ε２ （１４）

２　 结果与讨论

文中的数值计算过程均在 ＭＡＴＬＡＢ ２０１６ 平台上

进行求解， 线接触 Ｘ 方向上的求解域为 Ｘ ＝ －５ 到 Ｘ ＝
１􀆰 ５， 求解域被划分为 ５２０ 个等距网格。 表 １ 给出了

数值计算的部分工况参数。 下文分别研究了润滑脂的

流变指数 ｎ、 载荷 Ｗ 和速度 Ｕ 对脂润滑油膜厚度和

压力分布的影响。

表 ２　 数值计算工况参数

Ｔａｂｌｅ ２　 Ｐａｒａｍｅｔｅｒｓ ｏｆ ｎｕｍｅｒｉｃａｌ ｃａｌｃｕｌａｔｉｏｎ
参数 数值

轴半径 Ｒ１ ／ ｍｍ ３９．５
轴承滚子半径 Ｒ２ ／ ｍｍ １５
材料弹性模量 Ｅ ／ ＧＰａ ２０６

材料泊松比 υ ０．３
基础油黏度 ϕ０ ／ （Ｐａ∙ｓ） ０．４
轴承滚子长度 Ｌ ／ ｍｍ １５

２􀆰 １　 流变指数的影响

润滑脂的主要成分是基础油和稠化剂， 脂润滑的

理论研究都是基于油润滑的研究基础上的， 不同的稠

化剂结构和含量对润滑脂的润滑特性有很大的影响。

４１ 润滑与密封 第 ４２ 卷



本文作者研究的是基于 Ｏｓｔｗａｌｄ 模型本构方程的润滑

脂， 影响润滑脂特性的主要参数就是流变指数。 一般

润滑脂都是半塑性流体， 流变指数 ｎ＜１， ｎ 越小， 则

表示润滑脂的非牛顿特性越强， ｎ ＝ １ 时为牛顿体润

滑问题。
本文作者讨论了 ｎ＝ ０􀆰 ６５， ｎ ＝ ０􀆰 ７８， ｎ ＝ ０􀆰 ８９， ｎ ＝

１ 四种流体的润滑特性， 选取的载荷为 ｗ＝３ ０００ Ｎ， 卷

吸速度为 ｕ ＝ ２􀆰 ５ ｍ ／ ｓ， 对应的最大 Ｈｅｒｔｚ 接触压力为

ｐＨ ＝ ０􀆰 ８１４ １３ ＧＰａ， Ｈｅｒｔｚ 接触半宽为 ｂ ＝ １􀆰 ５６３ ９ ×
１０－４ ｍ。

如图 １ 所示为不同流变指数的润滑剂模拟计算的

膜厚和压力分布。 流变指数 ｎ 越小， 二次压力峰的位

置越接近出口区， 峰值压力越小， 润滑膜厚度也明显

越小； 在接触区的中部， 润滑膜压力接近 Ｈｅｒｔｚ 接触

压力； 因为脂润滑情况下在油膜入口区存在非剪切区

域， ｎ 越小， 润滑脂的非牛顿特性越明显， 润滑膜入

口区压力下降越快。 脂润滑的润滑膜厚度明显小于同

等工况下油润滑的油膜厚度， 这与实验结果相似， 脂

润滑很容易出现乏脂， 稳定后的润滑膜厚度大约为油

润滑的 １ ／ ２。

图 １　 不同流变指数下润滑膜的压力和膜厚

Ｆｉｇ １　 Ｐｒｅｓｓｕｒｅ ａｎｄ ｆｉｌｍ ｔｈｉｃｋｎｅｓｓ ｏｆ ｄｉｆｆｅｒｅｎｔ ｒｈｅｏｌｏｇｙ ｉｎｄｅｘ

２􀆰 ２　 载荷的影响

在不同载荷下， 润滑脂的润滑特性有很大不同，
在较大载荷的工况下要选用稠度较大 （锥入度较小）
的润滑脂。 文中研究了流变指数为 ｎ ＝ ０􀆰 ７８ 和 ｎ ＝ ０􀆰 ９
的润滑脂在速度参数 ｕ ＝ ２􀆰 ５ ｍ ／ ｓ 时不同载荷下的接触

区压力分布和膜厚。 计算工况分别为： （１） 载荷

ｗ＝９ ０００ Ｎ， 最大 Ｈｅｒｔｚ 接触压力 ｐＨ ＝ １􀆰 ４１０ １ ＧＰａ，
Ｈｅｒｔｚ 接触半宽 ｂ ＝ ２􀆰 ７０８ ８×１０－４ ｍ； （２） ｗ ＝ ５ ２５０ Ｎ，
最大 Ｈｅｒｔｚ 接触压力 ｐＨ ＝１􀆰 ０７７ ＧＰａ， Ｈｅｒｔｚ 接触半宽ｂ＝
２􀆰 ０６８ ９×１０－４ ｍ； （３） ｗ＝１ ５００ Ｎ， 最大Ｈｅｒｔｚ 接触压力

ｐＨ ＝０􀆰 ５７５ ６７ ＧＰａ， Ｈｅｒｔｚ 接触半宽 ｂ ＝ １􀆰 １０５ ９×１０－４ ｍ。
计算结果如图 ２、 ３ 所示。

图 ２　 不同载荷下润滑膜的压力和膜厚 （ｎ＝ ０􀆰 ７８）
Ｆｉｇ ２　 Ｐｒｅｓｓｕｒｅ ａｎｄ ｆｉｌｍ ｔｈｉｃｋｎｅｓｓ ｕｎｄｅｒ ｄｉｆｆｅｒｅｎｔ ｌｏａｄ （ｎ＝ ０􀆰 ７８）

图 ３　 不同载荷下润滑膜的压力和膜厚 （ｎ＝ ０􀆰 ９）
Ｆｉｇ ３　 Ｐｒｅｓｓｕｒｅ ａｎｄ ｆｉｌｍ ｔｈｉｃｋｎｅｓｓ ｕｎｄｅｒ ｄｉｆｆｅｒｅｎｔ ｌｏａｄ （ｎ＝ ０􀆰 ９）

可见， 载荷越大， 接触区压力分布越接近 Ｈｅｒｔｚ
压力分布， 二次压力峰越接近出口区且量纲一化的峰
值压力越小， 润滑膜厚度也越小， 这与油润滑的载荷
特性相似。 当流变指数相对较大时， 载荷对润滑膜压
力分布和膜厚的影响较大。
２􀆰 ３　 速度的影响

轴承的转速对脂润滑的影响也很明显， 转速高时
润滑表面卷吸速度大。 如图 ４、 ５ 所示是流变指数 ｎ＝
０􀆰 ７８ 和 ｎ＝ ０􀆰 ９， 载荷 ｗ＝ ２ ２５０ Ｎ， 最大 Ｈｅｒｔｚ 接触压
力 ｐＨ ＝ ０􀆰 ７０５ ０５ ＧＰａ， Ｈｅｒｔｚ 接触半宽 ｂ＝ １􀆰 ３５４ ４×１０－４

ｍ， 卷吸速度分别为 ｕ ＝ ０􀆰 ５ ｍ ／ ｓ， ｕ ＝ ２ ｍ ／ ｓ， ｕ ＝ ４
ｍ ／ ｓ时的润滑膜膜厚和压力分布。

图 ４　 不同卷吸速度下润滑膜的压力和膜厚 （ｎ＝ ０􀆰 ７８）
Ｆｉｇ ４　 Ｐｒｅｓｓｕｒｅ ａｎｄ ｆｉｌｍ ｔｈｉｃｋｎｅｓｓ ａｔ ｄｉｆｆｅｒｅｎｔ ｅｎｔｒａｉｎｉｎｇ ｖｅｌｏｃｉｔｙ

（ｎ＝ ０􀆰 ７８）

５１２０１７ 年第 ９ 期 薛　 虎等： 线接触脂润滑弹流润滑分析



图 ５　 不同卷吸速度下润滑膜的压力和膜厚 （ｎ＝ ０􀆰 ９）
Ｆｉｇ ５　 Ｐｒｅｓｓｕｒｅ ａｎｄ ｆｉｌｍ ｔｈｉｃｋｎｅｓｓ ａｔ ｄｉｆｆｅｒｅｎｔ ｅｎｔｒａｉｎｉｎｇ ｖｅｌｏｃｉｔｙ

（ｎ＝ ０􀆰 ９）

可见， 卷吸速度对润滑膜压力分布的影响也很

大， 速度越低， 压力分布越接近 Ｈｅｒｔｚ 接触的压力分

布， 二次压力峰越靠近出口位置， 且润滑膜厚度越

小， 低速和重载对润滑膜厚度的影响类似。 当流变指

数相对较大时， 速度对润滑膜压力分布和膜厚的影响

更大。
３　 结论

（１） 流变指数越小， 润滑脂的非牛顿特性越明

显， 接触区的有效润滑膜厚度越小且明显小于油润滑

的油膜厚度， 润滑膜压力分布接近高载油润滑的压力

分布。
（２） 载荷对脂润滑的影响很显著， 高载荷下润

滑膜厚度明显减小， 且二次压力峰随载荷变大趋近消

失。 卷吸速度较小时脂润滑的膜厚较小。 当流变指数

相对较大时， 载荷和卷吸速度对脂润滑压力分布和膜

厚的影响相对较大。
（３） 载荷和卷吸速度对脂润滑特性的影响与油

润滑相似， 但由于润滑脂的非牛顿特性， 润滑膜在入

口区和出口区会出现无剪切区域， 相对于油润滑情

况， 润滑脂膜接触区压力分布集中在靠近接触中心的

有限范围内， 且非牛顿特性越显著， 脂润滑的压力分

布越接近高载荷油润滑的情况。
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摘要： 为消除或者减弱重力的影响， 提出一类气浮推力轴承支撑平台方案， 包括供气系统、 控制系统、 推力轴

承、 支撑平台， 该平台通过调整推力轴承与平台之间间隙的气膜厚度可消减重力效应。 构建该类气体推力轴承支撑方

案的气体动力润滑耦合模型， 包括气体分布与流速模型、 压力分布与流量模型、 可压缩气体的雷诺方程和气体压力与

载荷关系。 数值求解上述耦合模型， 获得气体黏度系数、 速度、 平台载荷与轴承性能参数之间的关系。 结果表明： 在

典型工况条件下， 动力黏度系数越大， 最小气膜厚度、 流量和功耗随之增大； 最小气膜厚度、 流量和功耗也随速度的

增大而增加； 平台载荷的增加会导致气膜厚度和流量的降低。
关键词： 气浮推力轴承； 微重力平台； 静力特性； 气体静压动力润滑； 雷诺方程
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　 气浮技术应用在重力消除方面具有一定的优势，
已越来越多地受到研究人员的关注。 其主要是利用气

体推力轴承静压原理， 利用气体压力， 由气膜浮起物

体， 由此可以通过气浮力抵抗承载力 （重力） 实现

对重力的降低或者消除。 近几年随着气体推力轴承技

术的迅速发展使得气浮技术也朝着更精确更可靠的方

向发展。 目前， 气体推力轴承技术的研究已经集中在

以气体动力学、 摩擦学、 传热学及一般动力学等为理

论基础的多种学科的综合性技术的研究［１］。 由于气体

轴承以空气等低黏度介质作为润滑介质， 因而具有速

度高、 精密度高、 摩擦损耗小、 适应于高低温环境、
振动小、 寿命长等优点， 其在广泛应用中也有其特殊

的优点， 如采用气浮推力轴承制成的精密工作台， 可

以获得非常小的并且一致的动静摩擦因数， 从而可提

高工作台的灵敏度， 同时气膜具有匀化误差的作用，
可以使工作台的工作特性得到改善［２］。

已有不少的研究人员大量研究了气体轴承的静态

特性， 对于径向气体轴承也已经发展到了研究其动力

学行为方面［３－４］。 如 ＫＩＭ 和 ＬＥＥ［５］给出了透平机械上

应用的空气润滑的动静压混合轴承支承的转子静态力

学特性实验结果， 对比验证了与静态性能相关的气膜



刚度等。 而推力气体轴承的研究仅限于对压力分布、
承载能力和刚度等参数获取； 通过计算这些参数， 分

析相关因素的影响。 ＣＯＬＯＭＢＯ 等［６］ 在最新的研究中

描述了一类可主动控制的空气推力轴承及其控制系

统， 也正在尝试将推力轴承应用在精密机械工程中。
目前， 气体推力轴承已较为广泛地应用于航空航

天惯导系统、 精密测试仪器、 工业机械等方面［７］， 在

国内已应用到如工业缝纫机、 微型燃气轮机、 精密气

浮直线电机［８］、 陀螺仪［９］、 透平机械、 空气牙钻、 高

精度磨床等精密机械中［１０］； 在国外， 日本的 ＩＳＥ
等［１１］已将气体推力轴承用于涡轮增压鼓风机［１１］， 美

国的 ＭＥＮＤＥＺ 等［１２］研究了基于气浮轴承的硬盘驱动

器 （Ｈａｒｄ Ｄｉｓｋ Ｄｒｉｖｅ， ＨＤＤ） 。
近年来， 气体轴承在重力消除中也正在尝试使

用， 如美国斯坦福大学、 维多利亚大学和日本东京理

工大学等都建立了平面气浮台的地面试验系统［１３－１５］。
我国哈尔滨工业大学等也研制了基于气浮台的地面试

验系统［１６］。 气浮技术发展迅速， 已经能够应用于气

浮微重力平台中。 气浮微重力平台系统不仅能用于对

深空环境下的微重力效应的模拟， 而且还可用于空间

姿态和系统运动精度的控制等。 通过地面仿真转台，
可以实现对适用对象的承载特性、 通讯状态、 控制算

法以及实验任务进行模拟实验， 对卫星的有效载荷进

行地面测试实验。
气浮技术虽已基本应用于微重力测试平台， 然而

在国内仍然没有成熟的技术， 主要原因在于对气浮机

制的研究不透彻， 其次是相关的实验技术积累不足，
难以实现对理论基础的验证。 但是， 随着传感器技

术、 人工智能以及协同控制等技术的快速发展， 促进

了实验相关的发展， 为实验验证提供了可能性， 也为

气浮技术各问题的解决提供了重要的基础。
因此， 本文作者拟提出一类气体推力瓦轴承的微

重力平台方案， 通过调整气膜厚度来实现气浮微重力

抵消或消除， 通过构建该气体轴承支撑方案的气体动

力润滑模型， 数值求解获得了关键参数与平台载荷之

间的关系， 研究结果为气浮微重力平台的研制提供了

理论指导。
１　 气浮平台支撑方案

基于气体推力轴承技术而提出的气浮微重力测试

平台方案如图 １ 所示。 通过该方案， 可以实现平台的

气浮承载。 过程如下：
首先压缩气体通过气泵抽出并进入气体通道之

中， 再经过 ＦＬＴ （线性过滤器） 的再次过滤， 进入节

流阀口。 通过节流阀来控制输出至平面平台的气体支

撑压力， 用以平衡载荷压力。 通过 ＰＳ （开关） 进行

气体流通开关的控制。 通过 Ｒｅｌｉｎｅ Ｖａｌｖｅ （ ＲＶ 控制

阀） 来控制到节流阀口压力的大小。 开关可以控制

系统的运作， 一旦出现意外， 开关可以迅速关闭， 气

体不流通， 整个工作平台即停止工作。 气泵和线性过

滤器可以调节入口气体压力的大小， 从而通过节流阀

控制平台与推力轴承之间气膜的承载载荷大小， 进而

控制整个系统承载载荷的大小。

图 １　 气浮平台支撑方案图

Ｆｉｇ １　 Ｓｃｈｅｍｅ ｏｆ ａｉｒ⁃ｂｅａｒｉｎｇ ｐｌａｔｆｏｒｍ

为实现上述方案， 其关键技术和拟解决的难点主

要涉及以下几个方面：
首先， 需要建立气浮机制———气体静压动力润滑

模型。 为此将构建气体推力轴承模型， 并自编软件，
完成对气体轴承静压特性的仿真计算， 得到静载特性

以及流量特性规律 （即文中研究内容）。
其次， 获取不同节流方式 （小孔和毛细节流方

式下） 气浮轴承的供气孔数目、 供气压强以及节流

孔加工直径等参数对气浮轴承静压特性的影响， 从而

确定气浮轴承的设计及加工精度。
再次， 对多自由度下的气体轴承分析各自的轴承

可控性和敏感性， 构建可控和敏感性分析方法以及参

数模型， 以载荷或者位移参数为控制量， 建立可控性

阈值。
最后， 根据仿真结果对微重力测试平台的支撑轴

承进行机械设计， 完成整体的机械结构图纸的绘制和

方案完整性分析。
本文作者主要通过建立系统的气浮机制———气体

静压动力润滑模型， 并自编软件， 完成了对气体轴承

静压特性的计算， 最终得到静态特性以及流量等特性

规律。
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２　 气浮机制———气体动静压力承载机制模型

图 ２ 所示为气浮平台结构示意图， 由此可将平台

间隙近似看作一对光滑小平行平板下的气体流动间

隙。 图 ２ 中， ｐｄ 为出口压力， ｐｓ 为供气压力， ｐａ 为

环境压力， Ｗ 为载荷。

图 ２　 气浮平台轴承结构图

Ｆｉｇ ２　 Ｂｅａｒｉｎｇ ｓｔｒｕｃｔｕｒｅ ｏｆ ｐｌａｔｆｏｒｍ

２􀆰 １　 气体流速与流量模型

由静压轴承理论， 每一节流小孔流入的质量流量

与其对应的局部间隙流出的质量流量必定相等， 可直

接求出流体运动方程［１７］为

∂ｐ
∂ｘ

＝ η
∂２ｕ
∂ｙ２

∂ｐ
∂ｚ

＝ η
∂２ｖ
∂ｙ２

ì

î

í

ï
ï

ï
ï

（１）

式中： ｕ 为气体沿 ｘ 方向的流速； ｖ 为气体沿 ｚ 方向

的流速； η 为气体的动力黏度系数。
式 （１） 表明， 当两表面间形成稳定层流时， 使

气体加速的因素 （间隙中的压力梯度） 与使气体减

速的因素 （流体间的内摩擦阻力） 达到相对平衡，
这时气体按一定的规律运动， 即其断面各点的气体流

速一定， 各端面的压力一定， 它是气路系统内部流动

动力与阻力之间矛盾斗争的结果。 由于这种压力分布

的形成会使得平台能够承受一定的载荷。
将式 （１） ２ 次积分， 代入挤压动压效应形成的

边界条件得：

ｕ（ｙ） ＝ － ｙ（ｈ － ｙ）
２η

·
∂ｐ
∂ｘ

ｖ（ｙ） ＝ （ｈ － ｙ）
ｈ

ｖ－ － ｙ（ｈ － ｙ）
２η

·
∂ｐ
∂ｚ

ì

î

í

ï
ï

ï
ï

（２）

式中： ｈ 为气膜厚度； ｖ－ 为两板相对运动的线速度

（沿 ｚ 方向）。

由式 （２） 可以看出， 对 ｘ 方向只能有静压作

用， 各点速度取决于该点的 ｙ 坐标值及所取截面沿 ｘ
方向的压力梯度。 而沿 ｚ 方向， 除静压作用外， 还包

含相对速度引起的分量， 即动压作用的机制。 同时，
式 （２） 也表明， 平台间隙在静压作用所产生的流速

呈抛物线规律， 由此可以获得最大流速位置处流速，

即 ｙ＝
ｈ
２
处：

ｕｍａｘ ＝ ｕ（
ｈ
２
）＝ －ｈ

２

８η
·

∂ｐ
∂ｘ

（３）

令 ｘ 方向： ｆ（ｘ） ＝∫Ｘ２

Ｘ１

ｈ３ｄｚ ； ｚ 方向： ｆＳ（ ｚ） ＝∫Ｘ２

Ｘ１

ｈ３ｄｘ ，

ｆＤ（ ｚ） ＝∫Ｘ２

Ｘ１

ｈｄｘ ， 则气体通过该流截面的体积流量：

ｑ（ｘ） ＝ － １
１２η

ｆ（ｘ）
∂ｐ
∂ｘ

ｑ（ ｚ） ＝ ｖ－

２
ｆＳ（ ｚ） － １

１２η
ｆＤ（ ｚ）

∂ｐ
∂ｘ

ì

î

í

ï
ï

ï
ï

（４）

考虑到气体具有可压缩性， 区别于液体润滑， 为

此分析其质量流量。 以 γ 表示气体的密度， 则流经各

界面的质量： ｘ 方向为 ｍｘ ＝ γｑ （ ｘ）， ｚ 方向为 ｍｚ ＝
γｑ（ ｚ）。
２􀆰 ２　 可压缩气体雷诺方程

以连续流动单元为分析对象， 可压缩气体润滑的

连续方程可写为

∂［γｑ（ｘ）］
∂ｘ

ｄｘｄｚ ＋
∂｛γｑ（ｘ）｝

∂ｚ
ｄｘｄｚ ＝ －

∂（γｈ）
∂ｔ

ｄｘｄｚ

（５）
将式 （４） 代入式 （５） 得：
∂
∂ｘ

［
γｆ（ｘ）
１２η

·
∂ｐ
∂ｘ

］ ＋ ∂
∂ｚ

［
γｆＳ（ ｚ）
１２η

·
∂ｐ
∂ｚ

］ ＝ ∂
∂ｚ

·

［
γｖｆＤ（ ｚ）

２
］ ＋ ∂（γｈ）

∂ｔ
（６）

式 （６） 为可压缩黏性流体动力润滑的雷诺方

程。 它反映了气体轴承动静压效应下的轴承作用机

制， 即静压推力轴承中同时考虑动压效应的动态过程

气体流动规律。
而特别地， 如果不考虑动压效应， 也不考虑时变

特性， 即认为 ｖ－ ＝ ０， 式 （７） 化为

∂
∂ｘ

［
γ

１２η
ｆ（ｘ）

∂ｐ
∂ｘ

］ ＋ ∂
∂ｚ

［
γ

１２η
ｆＳ（ ｚ）

∂ｐ
∂ｚ

］ ＝ ０ （７）

式 （６） 为二维流动二阶椭圆型微分方程， 它描

述了稳态的静压轴承气体流动， 亦即压力分布的一般

规律； 同时也从中可以看出流量的变化与压力变化之

间的关系。
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２􀆰 ３　 状态方程

选用导热性能良好的金属材料时， 当表面加工质
量比较高时， 可以进行充分的热交换， 故在这里按等
温过程进行设计计算， 故而其状态方程为

ｐ
γ

＝ ＲＴ （８）

式中： Ｒ 为气体常数； Ｔ 为气体的绝对温度。
代入到式 （７） 可得：
∂
∂ｘ

［
γ

２４ＲＴη
ｆ（ｘ）

∂ｐ
∂ｘ

］ ＋ ∂
∂ｚ

［
γ

２４ＲＴη
ｆＳ（ ｚ）

∂ｐ
∂ｚ

］ ＝ ０

（９）
该方程即为考虑气体状态的反映气膜压力分布特

性的完整 Ｒｅｙｎｏｌｄｓ 方程， 求解方程便可以得到压力
分布结果。
２􀆰 ４　 气体压力与载荷模型

如图 ２ 所示， 若轴承的载荷 （即平台的负荷 ／ 载

荷） 为 Ｗ， 工作表面间各点的气体压力为 ｐ， 则气体
推力支撑平台的平衡状态下力学方程为

Ｗ ＝ ∬
（ ｓ）
（ｐ － ｐａ）ｃｏｓφｄＳ （１０）

式中： Ｐａ 为环境压力； Ｓ 为轴承工作表面； φ 为载荷
方向与工作表面法线方向之间的夹角； ｐ 为气膜压力。

式 （１０） 说明气体推力轴承支撑力在每一相对
平衡状态下其大小等于工作表面间的气体压力沿载荷
方向分量的积分。 综上， 气体动力润滑模型求解计算
程序流程图如图 ３ 所示。

图 ３　 气体动力润滑模型求解计算程序流程图

Ｆｉｇ ３　 Ｐｒｏｇｒａｍ ｆｌｏｗ ｏｆ ａｉｒ ｄｙｎａｍｉｃ ｌｕｂｒｉｃａｔｉｏｎ ｍｏｄｅｌ

文中， 在原有程序基础上［１８－２０］， 修改并更新模

型， 根据式 （８）、 （９）、 （１０） 等， 编制上述软件，
并与原有程序进行对比以确证过程正确性。 求解程序

将获得几何参数、 物理参数、 运行参数与最终流量分

布、 速度分布和载荷等参数的变化关系。
３　 数值求解过程及结果分析

根据图 ３ 所示的模型求解步骤， 分别计算气体黏

度系数、 平台负荷和速度对平台特性的影响。 设定平

台的内径 Ｄ１ ＝ ０􀆰 １５ ｍ， 外径 Ｄ２ ＝ ０􀆰 ２５ ｍ。 对 ６ 种典型

工作环境 （室温下低、 高压空气； 设定工作温度下

的低、 高压空气； 工作平台极限温度下的低、 高压空

气） 下的气体 （空气）。
润滑情况进行计算分析， 其黏度系数值见表 １。

表 １　 气体介质动力黏度

Ｔａｂｌｅ １　 Ｄｙｎａｍｉｃ ｖｉｓｃｏｓｉｔｙ ｏｆ ａｉｒ
序号 温度 Ｔ ／ Ｋ 压力 ｐ ／ ＭＰａ 黏度系数 η ／ （μＰａ·ｓ）
１ ３００ ０．１ １８．４６
２ ３００ ０．５ １９．２９
３ ３５０ ０．１ ２０．３２
４ ３５０ ０．５ ２１．５０
５ ４００ ０．１ ２３．０１
６ ４００ ０．５ ２３．５８

３􀆰 １　 平台载荷对气浮平台特性的影响

设定额定工作速度为 ｎ ＝ ３ ０００ ｒ ／ ｍｉｎ， 平台其他

参数保持不变， 平台载荷从 Ｆ ＝ ５００ Ｎ 为起始载荷，
以 ５０ Ｎ 为递增单位增加到 １ ０００ Ｎ， 计算平台载荷对

气浮推力轴承性能 （功耗、 流量、 温升及最小气膜

厚度） 的影响程度， 其结果见图 ４—７。

图 ４　 功耗随推力载荷变化

Ｆｉｇ ４　 Ｖａｒｉａｔｉｏｎ ｏｆ ｐｏｗｅｒ ｃｏｎｓｕｍｐｔｉｏｎ ｗｉｔｈ ｔｈｒｕｓｔ ｌｏａｄ ｃａｐａｃｉｔｙ
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图 ５　 流量随推力载荷变化

Ｆｉｇ ５　 Ｖａｒｉａｔｉｏｎ ｏｆ ｆｌｏｗ ｗｉｔｈ ｔｈｒｕｓｔ ｌｏａｄ ｃａｐａｃｉｔｙ

图 ６　 平均温升随推力载荷变化

Ｆｉｇ ６　 Ｖａｒｉａｔｉｏｎ ｏｆ ｔｅｍｐｅｒａｔｕｒｅ ｒｉｓｅ ｗｉｔｈ ｔｈｒｕｓｔ ｌｏａｄ ｃａｐａｃｉｔｙ

图 ７　 最小气膜厚度随推力载荷变化

Ｆｉｇ ７　 Ｖａｒｉａｔｉｏｎ ｏｆ ｍｉｎｉｍｕｍ ｏｉｌ ｔｈｉｃｋｎｅｓｓ ｗｉｔｈ ｔｈｒｕｓｔ ｌｏａｄ ｃａｐａｃｉｔｙ

由图 ４—７ 可知， 随着推力载荷的增加， 最小气

膜厚度和流量等不断减小， 载荷比压、 平均温升、 功

耗等不断增加。 其中， 最小气膜厚度由 ８􀆰 ０ μｍ 逐渐

减小至 ５􀆰 ８ μｍ 左右， 流量由 ８􀆰 ８ Ｌ ／ ｍｉｎ 逐渐减小至

６􀆰 ４ Ｌ ／ ｍｉｎ 左右。 由此可得， 相同条件下， 外部载荷

越大， 功耗越大； 由油膜挤压效应可知， 其最小气膜

厚度越小， 流量随之减小。
３􀆰 ２　 速度对气浮平台特性的影响

设定额定工作推力载荷 Ｆ ＝ ５００ Ｎ， 保证平台其

他参数不变， 转速则先以低速 ｎ＝ ５００ ｒ ／ ｍｉｎ 为起始速

度， 以 ５００ ｒ ／ ｍｉｎ 为递增单位， 增加到高速 ｎ ＝ ５ ０００
ｒ ／ ｍｉｎ， 得到转速对气浮平台特性的影响， 如图 ８—１１
所示。

图 ８　 功耗随速度变化

Ｆｉｇ ８　 Ｖａｒｉａｔｉｏｎ ｏｆ ｐｏｗｅｒ ｃｏｎｓｕｍｐｔｉｏｎ ｗｉｔｈ ｓｐｅｅｄ

图 ９　 流量随速度变化

Ｆｉｇ ９　 Ｖａｒｉａｔｉｏｎ ｏｆ ｆｌｏｗ ｗｉｔｈ ｓｐｅｅｄ
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图 １０　 平均温升随速度变化图

Ｆｉｇ １０　 Ｖａｒｉａｔｉｏｎ ｏｆ ｔｅｍｐｅｒａｔｕｒｅ ｒｉｓｅ ｗｉｔｈ ｓｐｅｅｄ

图 １１　 最小气膜厚度随速度变化图

Ｆｉｇ １１　 Ｖａｒｉａｔｉｏｎ ｏｆ ｍｉｎｉｍｕｍ ｏｉｌ ｔｈｉｃｋｎｅｓｓ ｗｉｔｈ ｓｐｅｅｄ

由图 ８—１１ 可知， 随着速度的增加， 最小气膜厚

度、 流量和功耗不断增加。 最小油膜厚度由 ３􀆰 ２ μｍ
逐渐增加至 １０􀆰 ５ μｍ 左右， 流量由 １􀆰 １ Ｌ ／ ｍｉｎ 逐渐增

加至 １７􀆰 ５ Ｌ ／ ｍｉｎ 左右。 由此可得， 相同条件下， 速

度越大， 其中流量就越大， 因而最小有膜厚度就越

大， 同时， 功耗也随之增大。 如图 １０ 所示， 在计算

的工况下温升的变化不大。
３􀆰 ３　 气体黏度对气浮平台特性的影响

由图 ４—７ 可知， 随着动力黏度系数的增加， 功

耗、 流量和最小气膜厚度不断增加， 但温升不变。 由

此可得， 相同条件下， 动力黏度系数越大， 最小气膜

厚度随之增大， 流量也增大， 因而功耗随之增大。 同

时， 由图 ８—１１ 可知， 上述结论依然适用。
４　 结论

（１） 以气体轴承理论为基础， 提出了一种气体

推力轴承支撑的微重力消除平台方案。 并以该方案为

基础， 构建了该气体轴承支撑方案的气体动力润滑模

型， 数值求解了关键参数与平台载荷之间的关系。
（２） 相同条件下， 动力黏度系数越大， 最小气

膜厚度随之增大， 瓦坡高随之增大， 流量也增大， 因

而功耗随之增大。
（３） 相同条件下， 外部载荷越大， 功耗越大，

油膜挤压效应明显， 其最小气膜厚度越小， 流量随之

减小。
（４） 相同条件下， 最小气膜厚度、 流量和功耗

随着速度的增加而增加， 而平均温升不随速度的变化

而变化。
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摘要： 选取 Ｒｅｅ⁃Ｅｙｒｉｎｇ 流体、 Ｂａｉｒ⁃Ｗｉｎｅｒ 流体和 Ｃａｒｒｅａｕ 流体建立非牛顿流体等温弹流润滑模型， 研究不同流变模

型对最小膜厚和中心膜厚影响， 并与 Ｎｅｗｔｏｎ 流体进行比较， 同时讨论环境黏度对油膜压力和膜厚的影响。 结果表明：
基于 Ｃａｒｒｅａｕ 流变模型得到的最小膜厚与实测结果最吻合； 与 Ｎｅｗｔｏｎ 流体模型相比， Ｃａｒｒｅａｕ 流变模型和 Ｒｅｅ⁃Ｅｙｒｉｎｇ 流

变模型得到的油膜中心厚度较高， 其中 Ｃａｒｒｅａｕ 流变模型的油膜中心厚度最高， Ｂａｉｒ⁃Ｗｉｎｅｒ 流变模型得到的中心膜厚最

小； 与 Ｒｏｅｌａｎｄｓ 黏压模型相比， 采用 Ｄｏｏｌｉｔｔｌｅ 自由体积黏压模型在中心区域产生较低的黏度； 环境黏度高的润滑油油

膜厚度增加， 第二压力峰值也增大。
关键词： 线接触； 流变模型； 弹流润滑； 油膜厚度
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ｃｒｅａｓｅｄ ｗｉｔｈ ｈｉｇｈ ａｍｂｉｅｎｔ ｖｉｓｃｏｓｉｔｙ，ａｎｄ ｔｈｅ ｐｅａｋ ｖａｌｕｅ ｏｆ ｔｈｅ ｓｅｃｏｎｄ ｐｒｅｓｓｕｒｅ ｉｓ ａｌｓｏ ｉｎｃｒｅａｓｅｄ．

Ｋｅｙｗｏｒｄｓ：ｌｉｎｅ ｃｏｎｔａｃｔ；ｒｈｅｏｌｏｇｉｃａｌ ｍｏｄｅｌ；ＥＨＬ；ｏｉｌ ｆｉｌｍ ｔｈｉｃｋｎｅｓｓ

　 自从 ２０ 世纪中期 ＤＯＷＳＯＮ 和 ＨＩＧＧＩＮＳＯＮ［１］对线

接触弹流润滑问题研究以来， 国内外学者对点、 线接

触问题进行了大量理论和试验研究。 ＬＥＥ 和 ＨＡＭ⁃
ＲＯＣＫ［２］采用圆流变模型研究了滑滚比、 极限剪切强

度等对等温线接触弹流润滑的影响； ＪＡＣＯＢＳＯＮ 和

ＨＡＭＭＲＯＣＫ［３］用理想黏塑性流变模型研究了低滑滚

比下剪切强度对弹流润滑的影响； ＬＩＵ 等［４］ 用 Ｅｖａｎｓ⁃
Ｊｏｈｎｓｏｎ 模型研究了等温线接触条件下压力和膜厚分

布随不同滑滚比的变化规律； ＤＥＤＩ 等［５］ 采用 Ｐｏｗｅｒ
Ｌａｗ 流变模型研究稳态等温线接触条件下轴承性能参

数变化对压力和膜厚的影响； ＣＡＲＬＩ 等［６］ 选取 Ｒｅｅ⁃
Ｅｙｒｉｎｇ 模型研究点接触弹流润滑条件下摩擦因数、 油

膜厚度随滑滚比的变化规律； 刘晓玲和杨沛然［７］采用

指数率非牛顿流体分析了在稳态等温线接触条件下油

膜压力和膜厚随指数和滑滚比的变化； 尹昌磊等［８］求

解了 Ｎｅｗｔｏｎ 和 Ｒｅｅ⁃Ｅｙｒｉｎｇ 流体线接触等温和热弹流

润滑问题， 分析了流变性对线接触弹流润滑油膜黏度

的影响； 刘剑平等［９］ 采用 Ｃａｒｒｅａｕ 和 Ｒｅｅ⁃Ｅｙｒｉｎｇ 流变

模型研究了剪切稀化流体的弹流润滑油膜厚度， 并与

实验结果进行了对比； 王燕霜等［１０］ 采用 Ｅｖａｎｓ⁃Ｊｏｈｎ⁃
ｓｏｎ 模型研究了非牛顿特性对点接触弹流润滑的



影响。
以上研究中， 均只采用 １ 种或 ２ 种流变模型进行

线接触弹流润滑分析， 理论计算结果未进行实验验

证， 存在一定的缺陷。 因此， 本文作者采用了多种流

变模型对线接触弹流问题进行了数值求解并与实验结

果进行对比。
１　 计算模型

工程中直齿轮、 凸轮、 轴承等接触副可以等效为

如图 １ （ａ） 所示两圆柱的线接触模型， ｕ１、 ｕ２ 为两

接触表面的切向速度 （ｍ ／ ｓ）， 曲率半径分别为 Ｒ１、
Ｒ２。 两圆柱接触相当于图 １ （ｂ） 所示一个平面与一

个当量半径为 Ｒ 的圆柱接触， 当量半径 Ｒ 与曲率半

径 Ｒ１、 Ｒ２ 的几何关系为

１ ／ Ｒ＝ １ ／ Ｒ１＋１ ／ Ｒ２ （１）

图 １　 等效模型

Ｆｉｇ １　 Ｔｈｅ ｅｑｕｉｖａｌｅｎｔ ｍｏｄｅｌ （ａ） ｔｗｏ ｐａｒａｌｌｅｌ ｒｏｌｌｅｒｓ；
（ｂ） ｔｈｅ ｅｑｕｉｖａｌｅｎｔ ｒｏｌｌｅｒ ａｎｄ ｐｌａｎｅ

１􀆰 １　 控制方程

本文作者重点讨论流体非牛顿特性对润滑特性的

影响， 故仅考虑纯滚动工况。 等温线接触弹流润滑问

题的广义 Ｒｅｙｎｏｌｄ 方程为
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式中： ρ 为润滑油密度； η∗为等效黏度； ｐ 和 ｈ 分别

为压力和膜厚。

　 　 润滑油黏度和密度采用 Ｒｏｅｌａｎｄｓ 黏压关系式和

Ｄｏｗｓｏｎ⁃Ｈｉｇｇｉｓｏｎ 密压关系式：
η ＝ η０ｅｘｐ｛（ｌｎη０ ＋ ９．６７）［（１ ＋ ５．１ × １０ －９ｐ） Ｚ －

１］｝ （３）

ρ ＝ ρ０ １ ＋ ０．６ × １０ －９ｐ
１ ＋ １．７ × １０ －９ｐ

æ

è
ç

ö

ø
÷ （４）

膜厚方程：

ｈ ＝ ｈ０ ＋ ｘ２

Ｒ
－ ２

πＥ′∫
ｘ

¥

ｐ（ ｓ）ｌｎ （ｘ － ｓ） ２ｄｓ （５）

载荷平衡方程：

Ｗ ＝ ∫ｘ
∗

－¥

ｐｄｘ （６）

１􀆰 ２　 本构方程

本文作者分别选取 Ｎｅｗｔｏｎ 流体、 Ｒｅｅ⁃Ｅｙｒｉｎｇ、
Ｂａｉｒ⁃Ｗｉｎｅｒ 以及 Ｃａｒｒｅａｕ［１１］ 模型进行分析， 其本构方

程如下：
Ｎｅｗｔｏｎ 流体：
∂ｕ
∂ｚ

＝ τ
η

（７）

Ｒｅｅ⁃Ｅｙｒｉｎｇ 流体：
∂ｕ
∂ｚ

＝ τ
η
ｓｉｎｈ（

τ
τ０

） （８）

式中： τ０ 为 Ｒｅｅ⁃Ｅｙｒｉｎｇ 的特征剪切力。
Ｂａｉｒ⁃Ｗｉｎｅｒ 流体：
∂ｕ
∂ｚ

＝
τＬ

η
ｌｎ（１ － τ

τＬ

） －１ （９）

式中： τＬ 为极限剪切强度。
Ｃａｒｒｅａｕ 流体：
∂ｕ
∂ｚ

＝ τ
η
（１ ＋ （τ ／ Ｇ） ２） （１－ｎ） ／ （２ｎ） （１０）

式中： ｎ 为指数系数； τ 为剪切率。
Ｃａｒｒｅａｕ 流体的密压和黏压关系分别采用 Ｔａｉｔ 状

态方程和 Ｄｏｏｌｉｔｔｌｅ 自由体积黏度方程［１２］：
ρ
ρ０

＝ Ｖ
Ｖ０

＝ １ － １
Ｋ′０ ＋ １

ｌｎ［１ ＋ ｐ
Ｋ０

（１ ＋ Ｋ′０）］ （１１）

式中： ρ０、 Ｖ０ 分别为大气压下润滑油的密度和体积；
ρ、 Ｖ 分别为压力为 ｐ 时的密度和体积； 常数 Ｋ０、 Ｋ′０
由试验确定。

μ ＝ μ０ｅｘｐ［Ｂ
Ｖ¥

Ｖ０

（
１

Ｖ ／ Ｖ０ － Ｖ¥ ／ Ｖ０

－ １
１ － Ｖ¥ ／ Ｖ０

）］

（１２）
式中： Ｖ¥ ／ Ｖ０、 Ｂ 为 待 定 常 数； Ｖ ／ Ｖ０ 由 式 （ １１ ）
确定。
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　 　 对应流体的等效黏度为

Ｎｅｗｔｏｎ 流体：
η∗

Ｎ ＝η （１３）
Ｒｅｅ⁃Ｅｙｒｉｎｇ 流体：

η∗
ＲＥ ＝η

τ ／ τ０

ｓｉｎｈ（τ ／ τ０）
（１４）

Ｂａｉｒ⁃Ｗｉｎｅｒ 流体：

η∗
ＢＷ ＝η

τ
τＬ·ｌｎ（１－τ ／ τＬ）

－１ （１５）

Ｃａｒｒｅａｕ 流体：
η∗

ｃａ ＝μ ［１＋（τ ／ Ｇ） ２］ （ｎ－１） ／ （２ｎ） （１６）
２　 数值方法

对润滑控制方程 （２） — （６） 进行量纲一化处

理， 采用最大 Ｈｅｒｔｚ 接触压力作为量纲一化压力值，

量纲一化定义为： Ｘ ＝ ｘ ／ ｂ， Ｐ ＝ ｐ ／ ｐＨ， η ＝ η ／ η０， η∗ ＝

η∗ ／ η０， ρ＝ ρ ／ ρ０， Ｕａ ＝ ｕａ ／ ｕ， Ｕｂ ＝ ｕｂ ／ ｕ， Ｚ ＝ ｚ ／ ｈ， τ ＝

τ ／ ｐＨ， τＬ ＝ τＬ ／ ｐＨ， 其中 ｂ 为 Ｈｅｒｔｚ 接触半宽。 对量纲

一化的 Ｒｅｙｎｏｌｄｓ 方程进行离散时， 用中心差分离散

第一项， 用一阶向后差分离散第二项。 文中采用的压

力迭代方法参考文献 ［１３］。 用网格密度为 ５１２ 节

点， 为加快收敛速度， 迭代过程采用 Ｇ－Ｓ 迭代， 迭

代收敛相对误差精度满足： εｐ ＝ １０－４、 εＦ ＝ １０－４。 数值

求解的流程图如图 ２ 所示。

图 ２　 数值求解流程图

Ｆｉｇ ２　 Ｔｈｅ ｆｌｏｗ ｃｈａｒｔ ｏｆ ｎｕｍｅｒｉｃａｌ ｓｉｍｕｌａｔｉｏｎ

３　 结果与分析

３􀆰 １　 模型验证

采用纯滚动工况条件， 选取 Ｎｅｗｔｏｎ、 Ｒｅｅ⁃Ｅｙｒｉｎｇ、
Ｂａｉｒ⁃Ｗｉｎｅｒ、 Ｃａｒｒｅａｕ ４ 种流变模型进行等温线接触数

值分析， 为了验证模型的正确性， 在相同工况下对不

同模型的计算值与实测膜厚值［１４］ 进行比较。 选取与

文献 ［１４］ 相同的工况参数， 见表 １、 ２。

表 １　 工况与无色矿物油参数

Ｔａｂｌｅ １　 Ｃｏｎｄｉｔｉｏｎ ｐａｒａｍｅｔｅｒｓ ｏｆ ｃｏｌｏｒｌｅｓｓ ｍｉｎｅｒａｌ ｏｉｌ

黏度

η ／ （Ｐａ·ｓ）
压力黏度系数

α ／ （ｍ２·Ｎ－１）
载荷 Ｗ ／
（Ｎ·ｍ－１）

速度 Ｕ ／
（ｍ·ｓ－１）

曲率半

径 Ｒ ／ ｍ
弹性模量

Ｅ′ ／ （Ｎ·ｍ－２）

９．１×１０－３ ９．３×１０－９ ０．２２７×１０６ １３．２ ０．０１４ ５ ２．３×１０１１

表 ２　 润滑油工况及特性参数

Ｔａｂｌｅ ２　 Ｌｕｂｒｉｃａｔｉｎｇ ｏｉｌ ｃｏｎｄｉｔｉｏｎ ａｎｄ ｃｈａｒａｃｔｅｒｉｓｔｉｃ ｐａｒａｍｅｔｅｒｓ

Ｅ ／ ＧＰａ ｐＨ ／ ＧＰａ Ｒ ／ ｍｍ μ０ ／ （Ｐａ·ｓ） Ｇ ／ ＧＰａ ｎ
　 　 　 　 自由体积黏度方程参数值　 　 　 　

Ｅ Ｖ∞ ／ Ｖ０ Ｋ′ Ｋ０ ／ ＧＰａ

１３２．４ ０．５００ １２．７ ０．１８２ ０．０７０ ０．８２ ３．５９８ ０．６８７ ９ １２．７６ １．４１３ ６

　 　 分别采用 １２８、 ２５６、 ５１２、 １ ０２４ 网格节点， 计算

域为－４􀆰 ０＜Ｘ＜１􀆰 ５， 计算得到的最小膜厚见图 ３。 图 ３
比较了 ４ 种流变模型在不同网格密度下最小膜厚值。
随着网格密度增加， 不同流变模型计算得到的最小膜

厚值逐渐接近实测值。 与文献 ［１４］ 的实测数据进

行比较， 实测值 ｈｍｉｎ ＝ ０􀆰 ４１ μｍ 如图 ３ 虚线， 计算最

小膜厚值结果与实测值基本一致。 由于采用 ５１２ 节点

和 １ ０２４ 节点网格密度所计算结果差别不大， 为了减

少计算时间、 提高效率， 后面计算均采用 ５１２ 节点网

格密度。
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图 ３　 不同网格数最小膜厚对比图

Ｆｉｇ ３　 Ｔｈｅ ｍｉｎｉｍｕｍ ｆｉｌｍ ｔｈｉｃｋｎｅｓｓ ｕｎｄｅｒ ｄｉｆｆｅｒｅｎｔ ｎｕｍｂｅｒ ｏｆ
ｇｒｉｄ ｃｏｎｔｒａｓｔ ｆｉｇｕｒｅ

３􀆰 ２　 卷吸速度变化对中心膜厚的影响

选取的润滑油为全氟聚醚［１５］， 表 ２ 给出了润滑

油的特性参数和工况参数。 图 ４ 示出了不同流变模型

弹流中心膜厚随卷吸速度的变化， 基于 Ｃａｒｒｅａｕ 流变

模型的中心膜厚最大， Ｂａｉｒ⁃Ｗｉｎｅｒ 模型的中心膜厚值

最小， 其差别主要是本构方程不同。

图 ４　 中心膜厚随卷吸速度变化曲线

Ｆｉｇ ４　 Ｔｈｅ ｃｕｒｖｅｓ ｏｆ ｃｅｎｔｒａｌ ｆｉｌｍ ｔｈｉｃｋｎｅｓｓ ｃｈａｎｇｉｎｇ ｗｉｔｈ
ｅｎｔｒａｉｎｍｅｎｔ ｖｅｌｏｃｉｔｙ

图 ５ （ａ）、 （ ｃ）、 （ ｅ） 分别为卷吸速度为 ３、
１􀆰 ８、 ０􀆰 ８ ｍ ／ ｓ 时， ３ 种非牛顿流变模型和牛顿模型的

压力和膜厚分布对比。

图 ５　 不同流变模型压力和膜厚分布

Ｆｉｇ ５　 Ｔｈｅ ｄｉｓｔｒｉｂｕｔｉｏｎ ｏｆ ｐｒｅｓｓｕｒｅ ａｎｄ ｆｉｌｍ ｔｈｉｃｋｎｅｓｓ ｏｆ ｄｉｆｆｅｒｅｎｔ ｒｈｅｏｌｏｇｉｃａｌ ｍｏｄｅｌｓ

　 　 可以看出， 在相同工况条件下， 对 ４ 种流变模型

计算得到的中心油膜厚度由大到小的顺序为 Ｃａｒｒｅａｕ
流变模型、 Ｒｅｅ⁃Ｅｙｒｉｎｇ 模型、 Ｎｅｗｔｏｎ 模型、 Ｂａｉｒ⁃Ｗｉ⁃

ｎｅｒ 模型； 油膜中心厚度越大， 对应的第二压力峰值

也越高， 且向入口区移动。 图 ５ （ｂ）、 （ｄ）、 （ ｆ） 分

别为卷吸速度为 ３、 １􀆰 ８、 ０􀆰 ８ ｍ ／ ｓ 时， ４ 种流变模型
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等效黏度的对比， 可以看出， 相同工况条件下， Ｃａｒ⁃
ｒｅａｕ 模型在接触入口区的黏度最大， Ｒｅｅ⁃Ｅｙｒｉｎｇ 模型
在入口区黏度第二， Ｂａｉｒ⁃Ｗｉｎｅｒ 模型在入口区黏度最
小， 不同流变模型入口区黏度大小和其中心膜厚大小
相对应， 由此可推断不同流变模型的油膜厚度主要是
由于入口区等效黏度不同造成的。 同时由图 ５ （ｂ）、
（ｄ）、 （ｆ） 的等效黏度分布图可以看到， 在出口区域
位置处， 等效黏度也出现峰值， 而且等效黏度峰值大
小和第二压力峰值大小是相对应的， 高的第二压力峰
值具有较高的等效黏度峰值。 这是由于在第二压力峰
值处， 黏度越高的润滑油流动越容易受到阻碍， 使得

在紧缩处出现润滑油堆积， 为了满足流量连续性条
件， 必然要求产生附加的压力来减小堆积在此处的润
滑油， 此附加压力使得第二压力峰值随着黏度的增大
而增高。

另外， 从图 ５ （ｂ）、 （ｄ）、 （ ｆ） 还可以发现： 采

用 Ｒｅｅ⁃Ｅｙｒｉｎｇ、 Ｎｅｗｔｏｎ、 Ｂａｉｒ⁃Ｗｉｎｅｒ ３ 种流变模型计算
得到的中心处等效黏度基本没有差别， 但是基于 Ｃａｒ⁃
ｒｅａｕ 流变模型在中心处的等效黏度比其他流变模型的
低， 这是由于 Ｃａｒｒｅａｕ 流变模型采用的是 Ｄｏｏｌｉｔｔｌｅ 自
由体积黏压模型， 其他 ３ 种流变模型采用的则是
Ｒｅｙｎｏｌｄｓ 黏压关系式， 由此可见： 与 Ｒｅｙｎｏｌｄｓ 黏压关

系式相比， 采用 Ｄｏｏｌｉｔｔｌｅ 自由体积黏压模型在中心区
域产生较低的黏度。
３􀆰 ３　 环境黏度对油膜压力和膜厚的影响

以 Ｒｅｅ⁃Ｅｙｒｉｎｇ 模型为例， 采用表 ２ 所示工况参

数， 卷吸速度 为 ２􀆰 ５ ｍ ／ ｓ， 分 别 选 取 ０􀆰 ０８、 ０􀆰 ８６
Ｐａ·ｓ ２ 种高低环境黏度值， 进行弹流润滑数值计算，
得到的不同环境黏度下压力和膜厚分布结果如图 ６ 所
示。 可以看出， 随着环境黏度增大， 对应的油膜厚度

变大， 第二压力峰值变大。 图 ７ 为对应的等效黏度分
布图， 高环境黏度对应的入口区域等效黏度明显高于
低等效黏度对应的入口区域等效黏度， 这也解释了高
环境黏度润滑油油膜厚度较高的原因。

图 ６　 不同环境黏度下压力和膜厚分布

Ｆｉｇ ６　 Ｔｈｅ ｐｒｅｓｓｕｒｅ ａｎｄ ｆｉｌｍ ｔｈｉｃｋｎｅｓｓ ｄｉｓｔｒｉｂｕｔｉｏｎ ｕｎｄｅｒ ｄｉｆｆｅｒｅｎｔ
ｅｎｖｉｒｏｎｍｅｎｔａｌ ｖｉｓｃｏｓｉｔｙ

图 ７　 不同环境黏度下等效黏度分布

Ｆｉｇ ７　 Ｔｈｅ ｅｑｕｉｖａｌｅｎｔ ｖｉｓｃｏｓｉｔｙ ｄｉｓｔｒｉｂｕｔｉｏｎ ｕｎｄｅｒ ｄｉｆｆｅｒｅｎｔ
ｅｎｖｉｒｏｎｍｅｎｔ ｖｉｓｃｏｓｉｔｙ

图 ８ 为不同环境黏度润滑油油膜中层流速场图。
由图可以看出， 在出口区流速有速度峰值， 这是由于
出口紧缩导致润滑油流动受到阻碍， 为了保证截面流
量恒定， 因此产生速度峰值。 图中显示环境黏度增
大， 润滑油油膜的中层流速峰值增大， 这是由于环境
黏度增大导致油膜第二峰值变大， 相对应的出口区油
膜紧缩程度更显著， 为了满足流量连续性条件， 紧缩
程度更大的位置油膜流速将更高。

图 ８　 不同环境黏度下润滑油油膜中心流速场

Ｆｉｇ ８　 Ｔｈｅ ｏｉｌ ｆｉｌｍ ｃｅｎｔｅｒ ｖｅｌｏｃｉｔｙ ｆｉｅｌｄ ｕｎｄｅｒ ｄｉｆｆｅｒｅｎｔ
ｅｎｖｉｒｏｎｍｅｎｔａｌ ｖｉｓｃｏｓｉｔｙ

４　 结论

（１） 比较 Ｎｅｗｔｏｎ、 Ｒｅｅ⁃Ｅｙｒｉｎｇ、 Ｂａｉｒ⁃Ｗｉｎｅｒ、 Ｃａｒ⁃
ｒｅａｕ ４ 种流变模型对油膜厚度的影响， 结果表明， 与

Ｎｅｗｔｏｎ 流体模型相比， Ｃａｒｒｅａｕ 和 Ｒｅｅ⁃Ｅｙｒｉｎｇ 流体模

型在入口区域产生较高的黏度， 因而具有较高的弹流

中心膜厚， Ｂａｉｒ⁃Ｗｉｎｅｒ 在入口区域黏度比 Ｎｅｗｔｏｎ 流体

低， 因此其中心膜厚最小。
（２） 与 Ｒｅｙｎｏｌｄｓ 黏压模型相比， 采用 Ｄｏｏｌｉｔｔｌｅ 自

由体积黏压模型在中心区域产生较低的黏度。
（３） 环境黏度高的润滑油的油膜厚度大， 承载

能力较大， 因此选用润滑油时应尽量选用黏度高的润

滑油。
（４） 环境黏度增大， 润滑油油膜的中层流速峰
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值增大。
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固体润滑国家重点实验室成立三十周年学术研讨会在兰州举行
　 　 ８ 月 １１—１３ 日， 由中国科学院兰州化学物理研究所固

体润滑国家重点实验室主办， 兰州化物所先进润滑与防护

材料研发中心协办的固体润滑开放研究实验室 （固体润滑

国家重点实验室） 成立三十周年 （１９８７—２０１７ 年） 学术会

议暨摩擦、 磨损、 润滑前沿学术研讨会在兰州召开， 中科

院院士、 固体润滑国家重点实验室主任刘维民研究员担任

会议主席。 大会邀请了来自大陆、 香港地区的科研院所、
高等院校近 ５０ 名专家， 分别介绍了各自的科研成就以及与

润滑实验室的联系。 中国机械工程学会摩擦学分会摩擦、
减摩、 耐磨专业委员会年度会议同期举行。

会上， 中国工程院院士、 固体润滑国家重点实验室学

委会主任薛群基研究员回顾了实验室的发展历程， 并感谢

各界同仁三十年来对实验室发展的关心和支持， 感谢学科

片学术骨干的突出贡献及年轻同志的奋斗拼搏。 刘维民院

士作了 “润滑学科的发展历程” 的报告， 武汉材料保护研

究所李健研究员， 中国矿业大学葛世荣教授、 西南交通大

学周仲荣教授和钱林茂教授、 北京大学段慧玲教授， 山东

大学郝京诚教授、 常州大学丁建宁教授、 中国人民解放军

陆军装甲兵学院王海斗教授、 河南大学张治军教授、 哈尔

滨工业大学王黎钦教授、 河南科技大学张永振教授和魏世

忠教授、 南京航空航天大学戴振东教授、 东南大学陈云飞

教授、 华南理工大学张广照教授、 吉林大学韩志武教授、
清华大学田煜教授、 香港城市大学王钻开教授、 武汉理工

大学袁成清教授、 中南大学姚萍屏教授、 浙江大学涂江平

教授分别作了精彩的特邀报告。
固体润滑国家重点实验室的前身为兰州化物所摩擦、

磨损与润滑实验室。 １９８７ 年在该实验室的基础上， 成立了

中国科学院固体润滑开放研究实验室， １９９９ 年 １０ 月经国家

科技部批准建设固体润滑国家重点实验室， ２００１ 年 ４ 月建

成并通过验收。
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零卷吸条件下界面滑移的试验观察∗
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摘要： 利用光干涉技术观察球－盘运动状态由纯滑动变为零卷吸后接触区内润滑油膜的变化特征， 得出不同于经

典理论的结果， 并将其归因于界面滑移效应。 对于可能导致界面滑移产生的润滑油极限剪应力和界面临界剪应力 ２ 种

机制进行分析， 认为界面临界剪应力可以合理解释试验现象。 为进一步证实分析的正确性， 追踪零卷吸条件下冲击封

油核心的运动规律， 试验结果与分析结果相吻合。 对零卷吸和球纯滑条件下封油核心运动速度进行定量对比， 结果显

示润滑油内存在同一不可超越的临界剪应力， 得出镀有铬膜的玻璃盘界面具有较低的临界剪应力。
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ｌｉｍｉｔｉｎｇ ｓｈｅａｒ ｓｔｒｅｓｓ ｏｆ ｌｕｂｒｉｃａｎｔｓ ａｎｄ ｔｈｅ ｃｒｉｔｉｃａｌ ｓｈｅａｒ ｓｔｒｅｓｓ ｏｆ ｉｎｔｅｒｆａｃｅ ｗｅｒｅ ｄｉｓｃｕｓｓｅｄ．Ｉｔ ｉｓ ｓｈｏｗｎ ｔｈａｔ ｔｈｅ ｃｒｉｔｉｃａｌ ｓｈｅａｒ
ｓｔｒｅｓｓ ｂｅｔｗｅｅｎ ｓｏｌｉｄ⁃ｌｉｑｕｉｄ ｉｎｔｅｒｆａｃｅｓ ｍａｙ ｂｅ ｒｅｓｐｏｎｓｉｂｌｅ ｆｏｒ ｔｈｅ ｐｒｅｓｅｎｔ ｏｂｓｅｒｖａｔｉｏｎｓ．Ｉｎ ｏｒｄｅｒ ｔｏ ｖａｌｉｄａｔｅ ｔｈｅ ｍｅｃｈａｎｉｓｍ ｏｆ
ｃｒｉｔｉｃａｌ ｓｈｅａｒ ｓｔｒｅｓｓ，ｔｈｅ ｍｏｖｅｍｅｎｔｓ ｏｆ ａｎ ｅｎｔｒａｐｐｅｄ ｌｕｂｒｉｃａｎｔ ｉｎ ＥＨＬ ｃｏｎｔａｃｔ ｗｅｒｅ ｓｔｕｄｉｅｄ．Ｔｈｅ ｒｅｓｕｌｔｓ ｓｈｏｗ ｇｏｏｄ ａｇｒｅｅｍｅｎｔ
ｗｉｔｈ ｔｈｅ ａｂｏｖｅ ａｓｓｕｍｐｔｉｏｎ．Ｂｙ ｍｅａｓｕｒｉｎｇ ｔｈｅ ｄｉｍｐｌｅ ｃｏｒｅ ｖｅｌｏｃｉｔｉｅｓ ｕｎｄｅｒ ｔｈｅ ｃｏｎｄｉｔｉｏｎｓ ｏｆ ＺＥＶ ａｎｄ ｓｉｍｐｌｅ ｂａｌｌ ｓｌｉｄｉｎｇ，ｉｔ
ｉｓ ｓｈｏｗｎ ｔｈａｔ ｔｈｅ ｌｉｍｉｔｉｎｇ ｓｈｅａｒ ｓｔｒｅｓｓ ｏｆ ｌｕｂｒｉｃａｎｔ ｃａｎｎｏｔ ｂｅ ｅｘｃｅｅｄｅｄ．Ｔｈｅｒｅｆｏｒｅ，ｉｔ ｉｓ ｉｎｄｉｃａｔｅｄ ｔｈａｔ ｔｈｅ ｇｌａｓｓ ｉｎｔｅｒｆａｃｅ
ｃｏａｔｉｎｇ Ｃｒ ｌａｙｅｒ ｅｍｐｌｏｙｓ ｔｈｅ ｌｏｗｅｓｔ ｃｒｉｔｉｃａｌ ｓｈｅａｒ ｓｔｒｅｓｓ．

Ｋｅｙｗｏｒｄｓ：ｚｅｒｏ ｅｎｔｒａｉｎｍｅｎｔ ｖｅｌｏｃｉｔｙ；ｗａｌｌ ｓｌｉｐｐａｇｅ；ｌｉｍｉｔｉｎｇ ｓｈｅａｒ ｓｔｒｅｓｓ；ｃｒｉｔｉｃａｌ ｓｈｅａｒ ｓｔｒｅｓｓ；ｅｎｔｒａｐｐｅｄ ｄｉｍｐｌｅ ｃｏｒｅ

　 近年来， 随着对微流体的深入研究及微纳米高精

度测量仪器的开发， 固液界面的无滑移边界条件面临

着挑战。 各种测试技术［１］ 和分子动力学模拟［２］ 都已

证实低压条件下界面滑移的存在。 而高压条件下的弹

性流体动力润滑 （弹流）， 接触区内界面滑移的测量

受测试技术的限制并没有得到发展。 事实上， 多年来

的实验证明弹流润滑摩擦力随剪切率增加存在一极限

值， 但以无滑移边界条件为假设建立的经典弹流理论

无法对其进行合理解释。 由此， ＳＭＩＴＨ［３］第一次引入

流体本质特性———极限剪应力来解释这一试验现象。
此后， ＪＯＨＮＳＯＮ 和 ＴＥＶＡＡＲＷＥＲＫ［４］， ＢＡＩＲ 和 ＷＩＮ⁃
ＥＲ ［５］也研究了高应力条件下润滑油的流变特性， 指

出流体的极限剪应力值依赖于压力和温度变化。 同

时， 基于实验现象提出的考虑极限剪应力的非牛顿模

型应运而生［６－８］， 引入上述模型都得出了带有入口凹

陷的油膜形状。
最近 ＧＵＯ 和 ＷＯＮＧ［９］ 在试验中同样观察到类似

的异常油膜形状， 并将此现象归因于界面滑移。 ＧＵＯ
等［１０］还将光干涉技术和冲击封油技术相结合， 通过

观察接触区封闭润滑油的运动， 给出了界面滑移存在

的证据。 但是关于界面滑移产生的位置仍然存在各种

争议， 有的认为滑移发生在流体内部； 有的则认为滑

移产生在固 ／ 液界面上。 关于滑移的产生依赖于流体

的极限剪应力还是界面的物理化学性质， 滑移发生在

一个界面上还是两个界面上等问题需要进一步证实。



本文作者在零卷吸 （ Ｚｅｒｏ Ｅｎｔｒａｉｍｅｎｔ Ｖｅｌｏｃｉｔｙ， ＺＥＶ，
两接触固体表面以大小相等方向相反的速度运动）
这一特殊工况下， 测量观察了接触区内的油膜的运

动， 对上述问题进行了分析， 并为界面滑移研究提供

新的试验数据。
１　 试验装置和试验步骤

１􀆰 １　 试验装置

试验装置在改进的光干涉弹流试验台上进行， 增

设了图 １ （ａ） 所示的冲击控制结构。 伺服马达的正

转带动销子按压加载板； 快速反转后， 加载板在弹簧

的作用下复位， 从而实现钢球冲击玻璃块。 调节马达

的转速， 可以控制冲击距离和冲击速度， 得到试验中

所需要的封油深度。 试验中， 玻璃块镶在铝盘内， 铝

盘和钢球分别由伺服马达驱动。 试验载荷可以在拉力

计上直接读出。

图 １　 试验装置及步骤

Ｆｉｇ １　 Ｔｅｓｔ ａｐｐａｒａｔｕｓ （ａ） ａｎｄ ｔｅｓｔ ｓｃｈｅｍｅ （ｂ）

１􀆰 ２　 试验步骤

图 １ （ｂ） 给出了试验步骤。 每个试验分 ３ 步完

成： （Ｉ） 预加载及冲击； （ ＩＩ） 二次加载以减小润滑

油泄漏和扩大接触区； （ ＩＩＩ） 玻璃盘以速度 ｖｄ 或钢球

以速度 ｖｂ 横向运动。 玻璃块在与钢球接触一侧镀有

分光铬膜， 厚度为 ２０ ｎｍ。 钢球的精度等级为 Ｇ５， 直

径为 ２５􀆰 ４ ｍｍ。 封油核心在接触区内的运动过程可实

时采集， 然后利用 ＭＢＩ［１１］ 软件实现油膜形状的构建

和封油核心运动位移分析。 试验用润滑油的特性见表

１。 试验温度为 （２０±１） ℃。

表 １　 试验用润滑油特性

Ｔａｂｌｅ １　 Ｐｒｏｐｅｒｔｉｅｓ ｏｆ ｌｕｂｒｉｃａｎｔ ｕｓｅｄ ｉｎ ｅｘｐｅｒｉｍｅｎｔｓ

润滑油
２０ ℃时密度

ρ ／ （ｋｇ·ｍ－３）
２０ ℃时动力黏度

η ／ （Ｐａ·ｓ）
折射率 ｎ

ＰＢ１３００ ８９６．０ １１７．０ １．４９７

２　 试验结果及讨论

２􀆰 １　 ＺＥＶ 条件下润滑油在接触区内的运动特征

图 ２ 示出了 ＺＥＶ 条件下弹流接触内润滑油的运

动过程。 试验开始时钢球固定、 玻璃块纯滑动， 图 ２
（ａ） 显示了典型的弹流油膜外形。 此后， 对钢球施

加一个与玻璃块大小相同、 方向相反的速度， 即接触

副达到零卷吸运动状态。 在该运动条件下， 如果依据

经典润滑理论， 润滑油会被两固体壁面从左右 ２ 次带

出接触区。 但是图 ２ 中显示润滑油有向单侧流动的趋

势， 且在接触区左侧堆积， 这表明了润滑油较好地粘

附到了钢球的表面。

图 ２　 ＺＥＶ 条件下润滑油运动特征

Ｆｉｇ ２　 Ｍｏｖｅｍｅｎｔ ｏｆ ｌｕｂｒｉｃａｎｔ ｕｎｄｅｒ ＺＥＶ ｃｏｎｄｉｔｉｏｎｓ （ａ） ｆｉｌｍ
ｉｎｔｅｒｆｅｒｏｇｒａｍｓ （ｗ＝ ２０ Ｎ， ＺＥＶ： ｖｄ＋ｖｂ ＝ ０）；
（ｂ） ｆｉｌｍ ｐｒｏｆｉｌｅ

为了便于识别接触副的运动方向， 图 ２ 中以白色

箭头的指向作为钢球和玻璃块的运动方向。 随着试验

的进行， 润滑油逐渐被排出接触区， 最终达到了零膜

厚状态， 同时可以看出在接触区两侧无气穴产生。 图

２ （ｂ） 给出了对应于图 ２ （ ａ） 干涉图的油膜外形。
进一步表明了润滑油的单侧移动性和堆积引起的油膜
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不对称性。 由于实验中的滑动速度极低， 接触副内

的热效应可以忽略不计。
图 ２ 中润滑油在零卷吸条件下单侧移动性表明了

界面滑移效应的存在。 在目前测试条件下， 润滑油与

钢球表面具有良好的黏附性， 而在玻璃块的表面上产

生了滑移。
２􀆰 ２　 界面滑移起因探讨

由图 ２ 试验现象引申出了界面滑移效应， 关于其

起因颇具争议， 比较有代表性的 ２ 种假设是润滑油的

极限剪应力和界面的临界剪应力。 前一种说法认为，
当接触区内的润滑油达到其极限剪应力时滑移便发生

在流体内部或固液边界上； 后一种假设则认为当固体

界面达到其无法承受的临界剪应力时滑移便发生在玻

璃块或钢球界面上。 极限剪应力是流体的固有属性，
而且依赖于压力和温度的变化； 而界面的临界剪应力

取决于界面的物理化学性质， 即润滑油与界面的结合

强度。 在目前的盘－油－球测量系统中， 假设存在 ３
种临界剪应力： 润滑油本身的极限剪应力； 润滑油与

钢球界面上存在一个临界剪应力； 玻璃块与镀 Ｃｒ 玻
璃块的界面存在一个临界剪应力。 滑移的产生取决于

这 ３ 种临界剪应力值中最小的一个。
如果取润滑油本身的极限剪应力作为 ３ 种临界剪

应力中的最小值。 依据极限剪应力理论， 当流体达到

其极限剪应力后， 剪应力的值不再随剪应变率的增加

而增加， 而是保持为定值。 这样外界施加的剪应变率

将在流体内部自动调整以适应其达到的极限剪应力。
因剪应力为定值且低于其余临界值， 故滑移发生在流

体内部或者两固 ／ 液表面的边界层上。 虽然已有的研

究表明流体内会产生局部滑移带［１２－１３］， 但由于流体

内部的真实流动状态很难被直接观察到， 所以难以准

确判断滑移带的层数和发生的具体位置。 为了简化分

析， 文中假设流体内仅存在图 ３ 所示的两层滑移带。

图 ３　 极限剪应力滑移模型

Ｆｉｇ ３　 Ｓｌｉｐｐａｇｅ ｍｏｄｅｌ ｗｉｔｈ ｌｉｍｉｔｉｎｇ ｓｈｅａｒ ｓｔｒｅｓｓ

鉴于目前测试系统的对称性， 即上下运动表面的

速度大小相等、 方向相反， 因而滑移带位置在关于中

间层 （δ ／ ２ 处） 对称的上下两侧。 定义两滑移带关于

固体壁面的距离相等， ｌ１ ＝ ｌ２。 不难推断， 当 ｌ１ 和 ｌ２
趋向于无穷小时， 滑移将发生在两固体界面上。 系统

的对称性也使得各处滑移速度 ｖｓ 具有相同值。 在该

条件下， 由图 ２ 中的几何关系可以得出无论滑移是否

出现， 卷吸速度都会为 ０， 润滑油不会向单侧运动，
这显然与图 ２ 中的实验观察不相符。 因而润滑油本身

的临界剪应力为最小值的假设不能合理解释目前的试

验现象。
假设界面的临界剪应力值为最小值。 当剪应力达

到界面可以承受的临界值时， 因滑移的发生剪应力保

持为一定值， 即剪应力不会在增加到其它临界值， 此

时滑移只发生在单一界面上。 假设镀 Ｃｒ 的玻璃块界

面的临界剪应力值较低。 则滑移发生在 Ｃｒ 界面上，
如图 ４ 所示。

图 ４　 固 ／ 液界面临界剪应力滑移模型

Ｆｉｇ ４　 Ｓｌｉｐｐａｇｅ ｍｏｄｅｌ ｗｉｔｈ ｓｏｌｉｄ ／ ｌｉｑｕｉｄ ｃｒｉｔｉｃａｌ ｓｈｅａｒ ｓｔｒｅｓｓ

图 ４ 中 ｖｓ 为在镀 Ｃｒ 玻璃块界面上产生的滑移速

度。 可见由于滑移的产生， 卷吸速度由无滑移的零值

增加到滑移后的 ｖｅ′， 在 ｖｅ′的卷吸速度下润滑油将与

钢球的运动方向一致， 该模型恰与图 ２ 中的试验观察

相符。 因此图 ４ 所示模型可以合理解释图 ２ 中油膜运

动特征。
２􀆰 ３　 界面临界剪应力模型的试验验证

为了进一步验证上述分析的合理性， 试验观察了

冲击封油条件下凹陷油膜核心在 ＺＥＶ 条件下的运动

特征。
如果按照经典润滑理论， 润滑油在 ＺＥＶ 条件下

的卷吸速度为 ０， 封油核心将会在接触区内部保持不

动， 且在对称剪应力的剪切作用下逐渐破裂并向接触

区两侧延伸。 采用极限剪应力理论也会发生与经典弹
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流理论类似的情况， 因为上面的分析中已经得出由

极限剪应力产生滑移后卷吸速度仍然为 ０。 然而，
在图 ５ 给出的 ＺＥＶ 条件下封油核心的运动特征图

中， 封油核心径直向单一方向运动， 如图 ５ （ａ） 所

示。 若以玻璃块运动速度 ｖｄ 的方向为正方向， 钢球

为运动的负方向， 则在图 ５ （ ｂ） 所示的核心运动

位移皆为负值， 即润滑油随钢球一起运动并在镀 Ｃｒ
玻璃块界面发生了滑移， 图中曲线的斜率 （ Ｓｌｏｐｅ）
为核心的运动速度。 图 ５ 中试验现象与图 ４ 中的模

型相吻合。

图 ５　 ＺＥＶ 条件下封油核心的运动特征 （ｗ＝ ２０ Ｎ，

ｖｄ ＝ ８１􀆰 ４５ μｍ ／ ｓ， ｖｂ ＝－８１􀆰 ４５ μｍ ／ ｓ）

Ｆｉｇ ５　 Ｍｏｖｅｍｅｎｔ ｏｆ ｄｉｍｐｌｅ ｃｏｒｅ ｕｎｄｅｒ ＺＥＶ ｃｏｎｄｉｔｉｏｎｓ （ｗ＝ ２０ Ｎ，

ｖｄ ＝ ８１􀆰 ４５ μｍ ／ ｓ， ｖｂ ＝－８１􀆰 ４５ μｍ ／ ｓ） （ａ） ｉｎｔｅｒｆｅｒｏｇｒａｍｓ

ａｔ ｄｉｆｆｅｒｅｎｔ ｉｎｓｔａｎｔｓ； （ｂ） ｄｉｓｐｌａｃｅｍｅｎｔ ｏｆ ｄｉｍｐｌｅ ｃｏｒｅ

图 ６ 给出了 ＺＥＶ 和球纯滑条件下封油核心的运

动对比。 由图 ６ （ａ） 所示的干涉图可以看出， 无论

在球纯滑还是在 ＺＥＶ 条件下， 封油核心都在 Ｃｒ 表面

发生滑移而随钢球运动。 令人感兴趣的是， 图 ６ （ｂ）
中显示在几乎相同的球滑速度 ｖｂ ＝ ４０􀆰 ０ μｍ ／ ｓ 条件

下， ＺＥＶ 和球纯滑的封油核心运动速度非常接近。
这表明在 ＺＥＶ 和球纯滑 ２ 种工况下， 对于几乎相同

的封油深度， 润滑油内的剪应变率也较接近， 相应的

２ 种条件下润滑油内部剪应力也几乎相等。 也显示了

２ 种条件下得到相同的 Ｃｒ ／ 润滑油界面临界剪应力。

图 ６　 ＺＥＶ 和球纯滑条件下封油核心的运动对比 （ｗ＝ ２０ Ｎ，
球滑： ｖｄ ＝ ０， ｖｂ ＝ ４０􀆰 ０ μｍ ／ ｓ； ＺＥＶ： ｖｄ ＝ ３９􀆰 ６ μｍ ／ ｓ，
ｖｂ ＝－３９􀆰 ６ μｍ ／ ｓ）

Ｆｉｇ ６　 Ｃｏｍｐａｒｉｓｏｎｓ ｏｆ ｄｉｍｐｌｅ ｃｏｒｅ ｍｏｖｅｍｅｎｔｓ ｕｎｄｅｒ ＺＥＶ ａｎｄ ｐｕｒｅ
ｂａｌｌ ｓｌｉｄｉｎｇ ｃｏｎｄｉｔｉｏｎｓ （ｗ＝ ２０ Ｎ， ｐｕｒｅ ｂａｌｌ ｓｌｉｄｉｎｇ： ｖｄ ＝ ０，
ｖｂ ＝ ４０􀆰 ０ μｍ ／ ｓ； ＺＥＶ： ｖｄ ＝ ３９􀆰 ６ μｍ ／ ｓ， ｖｂ ＝－３９􀆰 ６
μｍ ／ ｓ） （ａ） ｉｎｔｅｒｆｅｒｏｇｒａｍｓ ａｔ ｄｉｆｆｅｒｅｎｔ ｉｎｓｔａｎｔｓ；
（ｂ） ｄｉｓｐｌａｃｅｍｅｎｔ ｏｆ ｄｉｍｐｌｅ ｃｏｒｅ ａｎｄ ｒｅｆｅｒｅｎｃｅ

图 ７ 定量比较了 ２ 种条件下封油核心的运动速度。
进一步显示出封油核心在纯滑和 ＺＥＶ 工况下运动速度

极接近。 图 ７ 结果说明润滑油在其剪应力达到 Ｃｒ 表面

所能承受的临界剪应力而发生滑移后， 运动的大小取

决于钢球界面的运动状态。 同时图 ６ 和图 ７ 的试验结

果为图 ４ 的滑移模型的合理性提供了有利证据。

图 ７　 封油核心运动与钢球运动速度的关系 （ｗ＝ ２０ Ｎ）
Ｆｉｇ ７　 Ｒｅｌａｔｉｏｎｓｈｉｐ ｏｆ ｄｉｍｐｌｅ ｃｏｒｅ ｖｅｌｏｃｉｔｉｅｓ ｂｅｔｗｅｅｎ ＺＥＶ

ａｎｄ ｓｉｍｐｌｅ ｂａｌｌ ｓｌｉｄｉｎｇ （ｗ＝ ２０ Ｎ）
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３　 结论
（１） 镀 Ｃｒ 的玻璃块界面与流体的极限剪应力与钢

球界面的临界剪应力相比具有最小的临界剪应力值。
（２） 滑移发生在镀 Ｃｒ 的玻璃块界面上， 而不是

发生在流体内部或者钢球界面上。 润滑油与钢球界面
的黏着力比 Ｃｒ 表面要强。

（３） 根据文中观察到的试验现象， 润滑油的极限
剪应力滑移模型不能对其进行合理解释， 而界面临界
剪应力滑移模型可以与其相互验证。

（４） ＺＥＶ 条件下的弹流试验为界面滑移研究提
供了有效测量手段。
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摘要： 为延长机械密封环的工作寿命， 采用热丝化学气相沉积法在碳化硅陶瓷机械密封环工作表面涂覆具有耐磨

减摩特性的、 厚度 ３０～５０ μｍ 微米金刚石 （ＭＣＤ）、 纳米金刚石 （ＮＣＤ） 和微纳米金刚石 （ＭＮＣＤ） 薄膜。 分析结果

表明： ＭＣＤ 薄膜的拉曼光谱具有明显的多晶金刚石特征峰， ＮＣＤ 和 ＭＮＣＤ 薄膜的拉曼光谱中出现了代表石墨和不定

型碳的 Ｇ 峰和 Ｄ 峰。 利用平面抛光实验， 对比 ＭＣＤ、 ＮＣＤ 和 ＭＮＣＤ 涂层机械密封环后续处理的抛光特性。 实验结果

表明： ＭＮＣＤ 涂层抛光效率高且耐磨损性能优异， 其综合使用性能优于 ＭＣＤ 和 ＮＣＤ 涂层， 更适合涂覆在机械密封环

表面， 以增强其耐磨损性能。
关键词： 金刚石薄膜； 机械密封环； 拉曼光谱； 抛光性能
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　 近年来， 机械端面密封技术已广泛应用于石油、
化工、 轻工、 冶金、 机械、 航空和原子能等工业领

域［１－３］。 机械密封装置中动、 静密封环的接触面为密

封装置的关键部位， 直接决定整个装置的使用性能。
然而， 面对愈加苛刻的使用工况 （如高 ｐｖ 值、 强腐

蚀介质）， 机械密封环接触面越来越难以达到长期稳

定低 ／ 零泄漏率的使用要求， 由此带来的低工作寿命

严重影响整台机泵设备的正常运行和增加设备检修运

营成本， 已成为阻碍机械密封行业发展的瓶颈之一。
当单一密封材料性能无法满足愈加苛刻的机械密封使

用工况时， 在传统材料表面涂覆耐磨减摩的超硬涂层

材料或将成为破解极端工况下传统机械密封环寿命短

及可靠性差难题的有效途径之一［４］。
化 学 气 相 沉 积 （ Ｃｈｅｍｉｃａｌ Ｖａｐｏｒ Ｄｅｐｏｓｉｔｉｏｎ，

ＣＶＤ） 金刚石薄膜具有硬度高 （ＨＶ ９ ０００ ～ １０ ０００）、
摩擦因数低、 耐磨性强、 表面化学惰性高， 以及与许

多工程材料间弱黏附性等优异的机械及摩擦学性能，
被广泛应用在金刚石涂层复杂形状切削刀具、 拉拔模

具、 轴承支撑器及喷嘴等耐磨器件的制备领域［５－７］。
采用 ＣＶＤ 法在传统碳化硅机械密封环工作表面涂

覆金刚石薄膜可充分发挥其耐磨、 摩擦因数低、 表面



化学惰性高、 热传导系数大和薄膜厚 （可达几十微米）
的优点， 在不改变机械密封环基体尺寸形状的基础上，
获得使用性能优异的金刚石涂层机械密封环［８］。

同时， 为减小使用过程中机械密封系统的泄漏

率、 磨损率、 摩擦扭矩和温升， 机械密封端面应具有

优异的表面平整度和光洁度。 这两点需通过对金刚石

涂层机械密封环的后续抛光处理来实现。 常规微米金

刚石 （Ｍｉｃｒｏ Ｃｒｙｓｔａｌｌｉｎｅ Ｄｉａｍｏｎｄ， ＭＣＤ） 薄膜具有近

似于天然金刚石的优异的硬度特性， 但其颗粒粗壮，
断裂韧性较差， 抛光过程费时耗力且易出现薄膜微脆

裂破损现象， 成为制约其在耐磨器件领域应用的重要

因素。 近年来， 随着金刚石薄膜沉积技术的发展， 纳

米金刚石 （Ｎａｎｏ Ｃｒｙｓｔａｌｌｉｎｅ Ｄｉａｍｏｎｄ， ＮＣＤ） 薄膜应

运而生。 ＮＣＤ 薄膜晶粒非常细小， 表面极其光滑，
薄膜摩擦因数很小。 同时， ＮＣＤ 薄膜的金刚石纯度较

低， 石墨以及非晶碳成分较多， 其硬度低于 ＭＣＤ 薄

膜， 断裂韧性优于 ＭＣＤ 薄膜， 这些特性均可显著降

低金刚石薄膜的抛光难度。 但是， 金刚石纯度低带来

的弱点是会降低 ＮＣＤ 薄膜的耐磨损性能， 且膜－基结

合强度较 ＭＣＤ 薄膜差。 若在 ＭＣＤ 薄膜表面再生长一

层 ＮＣＤ 薄膜， 制备微纳米复合金刚石 （Ｍｉｃｒｏ⁃ ａｎｄ
Ｎａｎｏ⁃ Ｃｒｙｓｔａｌｌｉｎｅ Ｄｉａｍｏｎｄ， ＭＮＣＤ） 薄膜可在保证底

层薄膜耐磨性和膜基结合强度的同时降低薄膜表面的

抛光难度［９－１０］。
因此， 本文作者拟首先采用 ＣＶＤ 法在碳化硅机械

密封环表面沉积金刚石薄膜并对其进行微观形貌和成

分分析表征， 随后利用平面抛光实验对比 ＭＣＤ、 ＮＣＤ
和 ＭＮＣＤ 涂层机械密封环的抛光特性， 并由此获得适

合沉积在机械密封环表面的优化金刚石薄膜类型。
１　 实验部分

采用热丝 ＣＶＤ 法在经过金刚石微粉研磨布晶后

的碳化硅陶瓷机械密封环表面沉积 ＭＣＤ、 ＮＣＤ 和

ＭＮＣＤ 薄膜， 反应气体为氢气和甲烷， 热丝材料为

钽； 通过改变反应腔的气压和甲烷浓度来控制生长的

薄膜类型。 金刚石薄膜的沉积过程中， 反应腔中热丝

与密封环的空间排布方式如图 １ 所示， 具体的沉积工

艺参数如表 １ 所示。 金刚石薄膜的微观表面和截面形

貌采用扫描电子显微镜 （Ｚｅｉｓｓ Ｕｌｔｒａ＿５５） 观测， 薄膜

的成分特征采用波长为 ６３２􀆰 ８ ｎｍ 的 Ｈｅ⁃Ｎｅ 激光拉曼

光谱仪表征。 此外， 文中通过平面抛光实验对比分析

３ 种金刚石薄膜的抛光特性。 抛光实验中， 抛光盘为

铁盘， 质量为 １０ ｋｇ； 金刚石粉水溶液为抛光介质；
整个载物台的转速为 １０ ｒ ／ ｍｉｎ。 每抛光 １ ｈ 后， 取下

金刚石涂层机械密封环， 对密封环进行超声清洗， 并

采用精密天平测量涂层密封环的质量以计算磨损率，

精密天平可精确到 ０􀆰 ０１ ｍｇ。 采用光学平晶检测仪分

析密封环表面金刚石薄膜的平整度。 当整个机械密封

环表面的光带数小于 ３ 时， 即表明该机械密封环的表

面平整度达到使用要求。

图 １　 薄膜沉积过程中热丝与机械密封环的空间分布图

Ｆｉｇ １　 Ｄｉｓｔｒｉｂｕｔｉｏｎ ｏｆ ｈｏｔ ｆｉｌａｍｅｎｔｓ ａｎｄ ｍｅｃｈａｎｉｃａｌ ｓｅａｌｓ
ｄｕｒｉｎｇ ＣＶＤ ｐｒｏｃｅｓｓ

表 １　 机械密封环表面的金刚石薄膜沉积工艺参数

Ｔａｂｌｅ １　 Ｄｅｐｏｓｉｔｉｏｎ ｐａｒａｍｅｔｅｒｓ ｏｆ ｄｉａｍｏｎｄ ｆｉｌｍｓ ｏｎ
ｍｅｃｈａｎｉｃａｌ ｓｅａｌｓ

薄膜类型 ＭＣＤ ＮＣＤ ＭＮＣＤ
热丝功率 Ｐ ／ ｋＷ １２ １２ １２
钽丝高度 ｈ ／ ｍｍ ８ ８ ８
钽丝间距 ｃ ／ ｍｍ １８ １８ １８

冷却水流量 Ｖ ／ （ｍＬ·ｓ－１） ３０ ３０ ３０
工作台转速 ｎ ／ （ ｒ·ｍｉｎ－１） ５ ５ ５

偏流 Ｉ ／ Ａ ８～９ ８～９ ８～９
沉积时间 ｔ ／ ｈ １０ １０ ５＋５

氢气流量 Ｑ１ ／ ｓｃｃｍ １ ２００ １ ２００ １ ２００
甲烷流量 Ｑ２ ／ ｓｃｃｍ ３０ ５０ ３０＋５０

气压 ｐ ／ Ｐａ ４ ０００ ２ ０００ ４ ０００＋２ ０００

２　 结果与讨论

２􀆰 １　 涂层机械密封环的表征

采用热丝 ＣＶＤ 法制备的金刚石涂层碳化硅机械

密封环如图 ２ 所示。 从图 ２ （ ａ） 可见， 金刚石涂层

机械密封环成灰白色。 通过电镜观察可知， ＭＣＤ 薄

膜的颗粒尺寸在 ２～４ μｍ 之间， ＮＣＤ 薄膜的金刚石颗

粒成团簇状。 ＭＮＣＤ 表面可观察到 ＮＣＤ 团簇镶嵌在

微米金刚石颗粒间的晶界中。 通过精密数显游标卡尺

和扫描电镜的检测 （见图 ２ （ ｃ） ） 可知， ３ 种薄膜

的厚度均在 ３０～５０ μｍ 之间。
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图 ２　 金刚石涂层机械密封环宏观微观形貌

Ｆｉｇ ２　 Ｍａｃｒｏ ａｎｄ ｍｉｃｒｏ ｍｏｒｐｈｏｌｏｇｉｅｓ ｏｆ ｄｉａｍｏｎｄ ｃｏａｔｅｄ
ｍｅｃｈａｎｉｃａｌ ｓｅａｌｓ

机械密封环表面 ＭＣＤ、 ＮＣＤ 和 ＭＮＣＤ 薄膜的拉

曼光谱如图 ３ 所示。 ＭＣＤ 薄膜的拉曼光谱曲线在

１ ３３２ ｃｍ－１附近有个明显的金刚石特征峰， 表明该薄

膜具有很高的 ｓｐ３ 结构多晶金刚石纯度。 ＮＣＤ 薄膜的

拉曼光谱在 １ ３３６ 和 １ ５６４ ｃｍ－１附近有 ２ 个宽峰， 主

要原因是 ＮＣＤ 薄膜中出现了 ｓｐ２ 结构的石墨 （Ｇ 峰，
特征峰在 １ ３５０ ｃｍ－１附近） 和不定型碳 （Ｄ 峰， 特征

峰在 １ ５６０～１ ５８０ ｃｍ－１之间） 成分。 ＮＣＤ 薄膜的金刚

石峰和 Ｄ 峰相互作用， 导致了峰位从 １ ３３２ ｃｍ－１附近

偏移到 １ ３３６ ｃｍ－１附近。 ＭＮＣＤ 薄膜的拉曼光谱除具

有金刚石峰、 Ｄ 峰和 Ｇ 峰外， 在 １ １６０ 和 １ ４８０ ｃｍ－１

附近也出现 ２ 个特征峰， 这主要是由于碳原子键间的

反式聚乙炔效应引起的。

图 ３　 ＭＣＤ、 ＮＣＤ 和 ＭＮＣＤ 涂层机械密封环的拉曼光谱

Ｆｉｇ ３　 Ｒａｍａｎ ｓｐｅｃｔｒａ ｏｆ ＭＣＤ， ＮＣＤ ａｎｄ ＭＮＣＤ ｃｏａｔｅｄ ｍｅｃｈａｎｉｃａｌ ｓｅａｌｓ

２􀆰 ２　 金刚石涂层机械密封环的抛光特性

ＭＣＤ、 ＮＣＤ 和 ＭＮＣＤ 涂层机械密封环的抛光特

性如图 ４ 所示。

图 ４　 ＭＣＤ、 ＮＣＤ 和 ＭＮＣＤ 涂层机械密封环的抛光特性

Ｆｉｇ ４　 Ｔｈｅ ｐｏｌｉｓｈｉｎｇ ｐｒｏｐｅｒｔｉｅｓ ｏｆ ＭＣＤ， ＮＣＤ ａｎｄ ＭＮＣＤ ｃｏａｔｅｄ
ｍｅｃｈａｎｉｃａｌ ｓｅａｌｓ

ＭＣＤ 薄膜的磨损率一直保持在较低水平， 抛光

１１ ｈ 后， ＭＣＤ 涂层机械密封环的平整度达到使用要

求。 此时磨平后的形貌可见粗大的微米金刚石颗粒被

磨平。 随后， 继续抛光 ＭＣＤ 涂层机械密封环， 其磨

损率仍然保持在较低水平， 不超过 ２ ｍｇ ／ ｈ。 直到抛

光 ２０ ｈ 后， ＭＣＤ 涂层的磨损率显著增大， 说明此时

薄膜出现了大面积脱落。 ＮＣＤ 涂层机械密封环在抛

光过程中， 其磨损率较高， 保持在 ３ ～ ４ ｍｇ ／ ｈ 的水

平。 经过 ５ ｈ 的抛光后， ＮＣＤ 涂层机械密封环的平整

度达到使用要求。 但是抛光 ９ ｈ 后， ＮＣＤ 涂层机械密

封环的磨损率便出现了大幅度的上升， 说明此时

ＮＣＤ 薄膜出现了大面积脱落。 ＭＮＣＤ 薄膜的磨损率

呈现先较大后逐渐减小的过程。 在初始阶段抛光表层

ＮＣＤ 薄膜的过程中， ＭＮＣＤ 薄膜的磨损率介于 ２􀆰 ５ ～
３􀆰 ０ ｍｇ ／ ｈ 之间。 抛光 ６ ｈ 后， ＭＮＣＤ 涂层机械密封环

的平整度便达到使用要求。 从扫描电镜可看出此时的

ＭＮＣＤ 薄膜的微观形貌十分光洁。 随后继续抛光的过
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程中， ＭＮＣＤ 薄膜的磨损率逐渐减小至与 ＭＣＤ 薄膜

接近的水平， 直到抛光 １６ ｈ 后， ＭＮＣＤ 薄膜也出现

了大面积脱落的情况。 由此可见， ＭＮＣＤ 薄膜具有抛

平时间短， 且后续使用时磨损率低和掉膜时间长的特

点， 兼具表面易抛光且耐磨损性能优异的特性， 较

ＭＣＤ 和 ＮＣＤ 薄膜更适合涂覆在机械密封环表面， 以

达到提升机械密封环耐磨损性能， 延长机械密封环工

作寿命的目的。
３　 结论

（１） 采用热丝 ＣＶＤ 法在碳化硅机械密封环表面

沉积了厚度 ３０～５０ μｍ 的 ＭＣＤ、 ＮＣＤ 和 ＭＮＣＤ 薄膜，
微观形貌和成分分析揭示了 ３ 种薄膜不同的颗粒大

小、 表面形貌和碳原子结合方式。
（２） 抛光实验显示： ＮＣＤ 薄膜的抛平时间短，

抛光效率高， 但存在后续磨损率低， 薄膜脱落快的弱

点； ＭＣＤ 薄膜的磨损率低， 但抛光效率低、 成本高；
ＭＮＣＤ 薄膜兼具表面 ＮＣＤ 薄膜易抛光和底层 ＭＣＤ 薄

膜耐磨损的优点， 较 ＭＣＤ 和 ＮＣＤ 薄膜更适合涂覆在

机械密封环表面， 以达到增强机械密封环耐磨损性

能， 提升密封环工作寿命的目的。
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沟槽型织构表面对界面摩擦学行为的作用机制∗

朱章杨　 王东伟　 刘铭倩　 唐　 斌　 李建熹　 莫继良
（西南交通大学摩擦学研究所　 四川成都 ６１００３１）
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摘要： 在球－盘接触状态下， 研究具有不同宽度的沟槽型织构表面对界面摩擦学特性的影响， 并揭示沟槽型织构

表面对界面摩擦学行为的作用机制。 试验结果表明： 沟槽型织构表面显著地改变界面的摩擦学行为， 特定尺寸参数的

沟槽型织构表面能有效改善界面的摩擦磨损特性； 沟槽的存在改变摩擦界面的接触状态， 从而引起界面的法向位移和

法向力信号产生突变； 具有合理尺寸参数的沟槽型织构表面， 能充分捕获界面的磨屑， 避免对摩试样之间产生强烈的

撞击作用， 从而有效地改善界面摩擦学行为。
关键词： 织构表面； 摩擦学行为； 摩擦磨损； 磨屑
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　 界面的摩擦磨损是影响各种装备正常安全服役问

题的关键要素， 界面摩擦及磨损的有效调控及控制已

成为当今国内外摩擦学研究的热点及难点［１］
 。

目前， 表面织构化处理作为一种改善界面摩擦学

性能的有效方法已得到较为广泛的研究［２－８］， 其中沟

槽型织构为一种较为常见的织构类型， 较多的研究表

明合理尺寸及分布的沟槽型织构表面能够显著地改善

界面摩擦学性能［４－１１］。 ＷＡＮＧ 等［４］在干摩擦条件下研

究了球与织构表面往复滑动时的摩擦性能， 结果表明

沟槽的分布间距对织构表面的摩擦因数影响较大， 合

理分 布 的 沟 槽 能 够 改 善 界 面 的 摩 擦 磨 损 特 性。

ＫÜＭＭＥＬ 等［５］在研究经织构化处理的刀具的磨损性

能时发现， 沟槽的分布方向对刀具的磨损具有重要影

响， 平行于切削边分布的沟槽型织构表面能明显地降

低刀具的磨损。 宋起飞等［６］开展了仿生非光滑表面铸

铁材料的常温摩擦磨损性能研究， 得出条纹状图案的

宽度对刹车毂表面的摩擦磨损性能有着重要的影响。
陈平等人［８］发现， 沟槽型织构的存在会导致摩擦因数

的波动， 且该波动幅度与沟槽倾斜方向密切相关。 这

些结果都表明了沟槽型织构表面可以有效地改善界面

的摩擦学性能， 但是关于沟槽的存在是如何改变界面

的摩擦学行为的问题尚未得到深入的探讨。 因此， 研

究沟槽型织构表面是如何影响界面摩擦学行为并揭示

其作用机制具有重要的意义。
本文作者在盘试样表面上加工出具有不同沟槽宽

度的沟槽型织构表面以及不同宽度的单根沟槽表面，
考察了不同宽度的沟槽型织构表面对界面摩擦学性能

的影响及规律， 并研究了对摩球试样滑过不同宽度的

单根沟槽时界面位移、 力信号以及磨损形貌的变化，



揭示沟槽对界面摩擦学行为的作用机制， 为减摩耐磨

表面织构的设计及应用推广提供必要的理论指导。
１　 试验过程

１􀆰 １　 试验装置及参数

摩擦学试验在 ＵＭＴ⁃３ 型多功能摩擦磨损试验机

上进行， 如图 １ 所示。 球试样通过上夹具与固定在二

维移动平台底部的应变式力传感器 （ＣＥＴＲ ＤＦＨ⁃５０，
测量精度 ０􀆰 ０２５ Ｎ， 测量范围 ５ ～ ５００ Ｎ， 可采集摩擦

力和法向力信号） 连接， 盘试样通过下夹具安装在

转动装置上。 试验开始时， 二维移动平台带动球试样

缓慢下降， 并与盘试样相接触， 转动装置带动盘试样

与球试样之间产生转动式摩擦运动。 试验参数如下：
法向载荷 Ｆｎ ＝ ６ Ｎ， 转速 ω 分别为 ２０ 和 ０􀆰 ２ ｒ ／ ｍｉｎ，
测试时间 ｔ＝ ３０ ｍｉｎ。 试验选用了高、 低 ２ 种转速进行

研究， 主要是考虑到高速时， 摩擦界面磨损严重， 可

从摩擦磨损的角度考察具有不同宽度的沟槽型织构表

面对界面摩擦学特性的影响， 而低速时， 球试样滑过

沟槽耗时较长， 有利于分析球试样与不同宽度的单根

沟槽作用时引起的界面法向位移和法向力信号的变

化。 试验环境条件为大气下干态 （温度 ２４ ～ ２７ ℃，
相对湿度 ＲＨ（６０±１０）％）。 此外， 每组试验均重复 ３
次以上以保证试验结果的重复性。

图 １　 试验装置图

Ｆｉｇ １　 Ｔｈｅ ｉｍａｇｅ ｏｆ ｔｈｅ ｅｘｐｅｒｉｍｅｎｔａｌ ｓｅｔｕｐ

１􀆰 ２　 试验样品

球试样选用直径为 １０ ｍｍ 的 ＧＣｒ１５ 轴承钢球

（弹性模量 ２１０ ＧＰａ， 硬度 ＨＶ５１０）， 盘试样选取 ϕ２５
ｍｍ×３ ｍｍ 的锻钢材料 （弹性模量 １７８ ＧＰａ， 硬度

ＨＶ３６０）。 盘试样表面经研磨抛光至表面粗糙度 Ｒａ＜

０􀆰 １ μｍ， 并用铣削加工的方法在其表面加工出图 ２
所示的各种沟槽型织构试样。 Ｓ 表示表面未做任何处

理的光滑表面试样， Ｔ－θ－ｘ 代表以 θ 夹角沿径向均匀

分布， 沟槽宽度为 ｘ 的织构表面试样， Ｔ－ｘ 代表宽度

为 ｘ 的单根沟槽的织构表面试样， 同时根据旋转方向

定义先与球试样接触的沟槽棱边为第一棱边， 后与球

试样接触的沟槽棱边为第二棱边。 试验前依次用无水

乙醇、 丙酮对球试样和盘试样进行超声清洗并干燥。

图 ２　 光滑及织构表面盘试样

Ｆｉｇ ２　 Ｄｉｓｃ ｓａｍｐｌｅｓ ｗｉｔｈ ｓｍｏｏｔｈ ａｎｄ ｔｅｘｔｕｒｅｄ ｓｕｒｆａｃｅｓ

２　 试验结果与讨论

２􀆰 １　 沟槽型织构表面对界面摩擦特性的影响

图 ３ 所示为高速 （２０ ｒ ／ ｍｉｎ） 工况下光滑表面和

织构表面在整个试验阶段内的摩擦因数随时间的变化

曲线。

图 ３　 不同试样的摩擦因数随时间的变化

Ｆｉｇ ３　 Ｔｈｅ ｆｒｉｃｔｉｏｎ ｃｏｅｆｆｉｃｉｅｎｔ ｏｆ ｄｉｆｆｅｒｅｎｔ ｓａｍｐｌｅｓ ａｓ ａ ｆｕｎｃｔｉｏｎ
ｏｆ ｔｉｍｅ

由图 ３ 可以看出， Ｔ－３０－２ 织构表面的摩擦因数

在整个试验过程中均处于较大值。 相比之下， 光滑表

面、 Ｔ－３０－０􀆰 ５ 和 Ｔ－３０－１ 织构表面的摩擦因数在初
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始阶段均较低， 随着试验的进行， 光滑表面和 Ｔ－３０－
０􀆰 ５ 织构表面的摩擦因数逐渐增大并在一定时间后达

到基本一致的稳定值， 且该摩擦因数值与 Ｔ－３０－２ 织

构表面的摩擦因数较为接近 （０􀆰 ６５）。 然而， Ｔ－３０－１
织构表面的摩擦因数在整个试验过程中均处于相对较

低的值， 其稳定阶段的摩擦因数值约为 ０􀆰 ５， 因此 Ｔ－
３０－１ 织构表面能够有效地降低界面的摩擦因数。

试验后， 利用光学显微镜分别对盘试样和球试样

的表面磨损形貌进行分析， 结果如图 ４ 所示。

图 ４　 盘、 球试样的磨损表面形貌

Ｆｉｇ ４　 Ｔｈｅ ｗｏｒｎ ｓｕｒｆａｃｅ ｍｏｒｐｈｏｌｏｇｉｅｓ ｏｆ ｔｈｅ ｂａｌｌ ｓａｍｐｌｅｓ
（ａ） ａｎｄ ｄｉｓｃ ｓａｍｐｌｅｓ （ｂ）

从图 ４ （ａ） 中可见， 光滑表面的磨损较为严重，
在磨损表面上存在连续且密实的磨屑碾压层， 同时沿

着磨痕轨迹两侧还散落着大量的磨屑。 相比之下， 织

构表面的磨损明显减轻， 主要表现在磨损表面上的磨

屑碾压层的连续性较弱， 且在磨痕轨迹两侧不存在明

显的散落的磨屑， 因此沟槽型织构表面能够有效地清

理摩擦界面的磨屑， 从而改善了摩擦界面的磨损状

态。 图 ４ （ｂ） 所示为球试样表面的磨斑形貌， 可以

看出， 与光滑表面对摩的球试样的表面经磨损后形成

了明显的圆形磨斑， 且由于磨屑沿着滑移方向在接触

界面上堆积， 使得磨斑边缘处产生了致密的磨屑碾压

层。 该磨损现象同样出现在与 Ｔ－３０－０􀆰 ５ 织构表面对

摩的球试样上， 圆形磨斑轮廓清晰可见， 且在磨斑边

缘上堆积了磨屑碾压层。 相比之下， 与 Ｔ－３０－１ 和

Ｔ－３０－２织构表面对摩的球试样的磨损则较为轻微，
磨斑轮廓模糊不清， 且磨斑边缘上并没有出现明显的

磨屑堆积。 由此可见， Ｔ－３０－１ 和 Ｔ－３０－２ 织构表面

对球试样摩擦表面存在明显的刮擦作用， 从而减轻了

磨屑在摩擦界面的堆积。 进一步地， 对比分析不同球

试样表面的磨斑直径， 可以看出， 与光滑表面对摩的

球试 样 表 面 磨 斑 直 径 最 大 （ ５５４􀆰 ６１ μｍ）， 而 与

Ｔ－３０－１织构表面对摩的球试样表面磨斑直径最小

（４８９􀆰 ２９ μｍ）。 因此可推断出： Ｔ－３０－１ 织构表面能

够有效地改善界面摩擦特性， 从而减轻了球试样的

磨损。
２􀆰 ２　 沟槽对界面摩擦特性的影响机制

进一步地， 在低速 （０􀆰 ２ ｒ ／ ｍｉｎ） 工况下研究了

球试样仅与单根沟槽作用时摩擦界面特性的变化， 通

过分析摩擦界面位移及力信号的变化， 从而探讨沟槽

型织构表面对界面摩擦学行为的影响机制。 图 ５ 所示

为球试样滑经不同宽度的沟槽时， 界面法向位移和法

向力信号随时间的变化曲线。 可见， 沟槽的存在明显

改变了摩擦界面的接触状态， 从而导致界面法向位移

和法向力信号的波动。 球试样在滑经沟槽的过程中，
界面接触状态的变化， 如图 ６ 所示。 当球试样未进入

沟槽时 （见图 ６ （ａ） ）， 界面的位移和力信号均没有

产生明显的变化； 随着球试样与沟槽第一条棱边接触

并滑入沟槽时 （见图 ６ （ ｂ） ）， 由于法向位移的降

低， 法向力也随之减小； 当球试样滑过沟槽并与第二

条棱边接触时 （见图 ６ （ｃ） ）， 由于受到了沟槽棱边

的撞击， 摩擦界面法向力信号迅速增大； 最后， 球试

样完全离开沟槽时 （见图 ６ （ ｄ） ）， 重新与光滑表

面接触， 法向力信号又恢复到初始状态。 此外， 沟槽

的宽度对界面法向位移和法向力信号有着重要的影

响， 随着沟槽宽度的增大， 界面法向位移和法向力信

号的变化更加明显， 球试样与沟槽棱边间的相互作用

亦越显著。
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图 ５　 球试样滑过不同宽度的沟槽时位移、 力信号的变化

Ｆｉｇ ５　 Ｔｈｅ ｃｈａｎｇｅ ｏｆ ｄｉｓｐｌａｃｅｍｅｎｔ （ａ） ａｎｄ ｆｏｒｃｅ ｓｉｇｎａｌｓ （ｂ） ｗｈｅｎ ａ ｂａｌｌ ｓｌｉｄｅｓ ａｃｒｏｓｓ ｔｈｅ ｇｒｏｏｖｅｓ ｗｉｔｈ ｄｉｆｆｅｒｅｎｔ ｗｉｄｔｈ

图 ６　 球试样滑过沟槽时接触状态的变化

Ｆｉｇ ６　 Ｔｈｅ ｃｈａｎｇｅ ｏｆ ｃｏｎｔａｃｔ ｓｔａｔｅ ｗｈｅｎ ａ ｂａｌｌ ｓｌｉｄｅｓ ａｃｒｏｓｓ ｔｈｅ ｇｒｏｏｖｅ

　 　 图 ７ 所示为球试样在滑过不同宽度的沟槽时， 沟

槽第二条棱边上的磨损形貌， 可以看出， Ｔ－１ 的沟槽

棱边 （见图 ７ （ａ） ） 上黏附的磨屑明显比 Ｔ－０􀆰 ５ 的

沟槽棱边 （见图 ７ （ｂ） ） 上的多， 同时， 两者的棱

边均保存得较为完好， 这主要是因为随着沟槽宽度的

增大， 球试样与沟槽棱边间的作用逐渐增大但并未引

起强烈的撞击， 沟槽棱边对球试样表面的刮擦作用亦

越显著， 使得沟槽能够更好地清理界面的磨屑， 从而

减轻磨屑对摩擦界面的影响。 但是， 随着沟槽宽度的

继续增大， 沟槽棱边对摩擦界面的刮擦作用逐渐演变

成强烈的撞击作用， 导致 Ｔ － ２ 的沟槽棱边 （见图

７ （ｃ）） 上呈现出严重的塑性变形， 从而加剧了界面

的磨损。 因此， Ｔ－３０－１ 织构表面具有较好的减摩抗

磨性能， 其原因可能是该特殊尺寸参数的沟槽能够比

较充分地清理界面的磨屑且未引起强烈的撞击， 从而

改善了界面的摩擦特性。

图 ７　 不同宽度的沟槽棱边上的磨损形貌

Ｆｉｇ ７　 Ｔｈｅ ｗｏｒｎ ｓｕｒｆａｃｅ ｍｏｒｐｈｏｌｏｇｉｅｓ ｏｆ ｔｈｅ ｇｒｏｏｖｅｓ ｗｉｔｈ ｄｉｆｆｅｒｅｎｔ ｗｉｄｔｈ
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３　 结论

（１） 经沟槽织构化表面处理的盘试样能显著地改

变界面的摩擦特性。 在研究的 ３ 种参数的沟槽型织构

表面中， Ｔ－３０－１ 织构表面能有效改善界面的摩擦磨

损特性。
（２） 沟槽的存在明显改变了摩擦界面的接触状

态， 进而导致界面的法向位移和法向力信号产生突

变； 此外， 随着沟槽宽度的增大， 球试样与沟槽棱边

间的相互作用越显著， 界面的法向位移和法向力信号

的变化更加明显。
（３） 沟槽的存在能够有效地清理界面的磨屑， 改

善界面磨屑堆积现象， 进而减轻磨屑对摩擦界面的影

响； 但是， 过宽的沟槽会导致对摩试样之间在摩擦过

程中产生强烈的撞击， 从而加剧了界面的磨损。 因

此， 需合理地设计沟槽的尺寸参数， 充分发挥沟槽对

界面磨屑的清理作用， 从而改善界面的摩擦学特性。
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ａｎｃｅ ｅｎｇｉｎｅ ａｐｐｌｉｃａｔｉｏｎｓ［Ｊ］．Ｗｅａｒ，２００８，２６５（７）：１０４６－１０５１．

【８】 陈平，李云龙，邵天敏，等．不锈钢表面条纹织构倾斜角对摩

擦性能的影响 ［ Ｊ］． 北京科技大学学报， ２０１４， ３６ （ １０）：
１３１５－１３２１．
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【１０】 ＳＡＮＴＮＥＲ Ｅ，ＫＬＡＦＦＫＥ Ｄ，ＭＥＩＮＥ Ｋ，ｅｔ ａｌ．Ｄｅｍｏｎｓｔｒａｔｉｏｎ ｏｆ
ｔｏｐｏｇｒａｐｈｙ ｍｏｄｉｆｉｃａｔｉｏｎ ｂｙ ｆｒｉｃｔｉｏｎ ｐｒｏｃｅｓｓｅｓ ａｎｄ ｖｉｃｅ ｖｅｒｓａ
［Ｊ］．Ｔｒｉｂｏｌｏｇｙ Ｉｎｔｅｒｎａｔｉｏｎａｌ，２００６，３９（５）：４５０－４５５．

【１１】 ＥＴＳＩＯＮ Ｉ．Ｓｔａｔｅ ｏｆ ｔｈｅ ａｒｔ ｉｎ ｌａｓｅｒ ｓｕｒｆａｃｅ ｔｅｘｔｕｒｉｎｇ［Ｊ］．Ｊｏｕｒｎａｌ
ｏｆ Ｔｒｉｂｏｌｏｇｙ，２００５，１２７（１）：２４８－２５３．

科学家研制出三维正交编织摩擦纳米发电织物
　 　 自充电可持续供能的摩擦纳米发电机 （ ＴＥＮＧ） 是一

类新兴的能量收集器件， 依据接触起电和静电感应的耦合

作用原理， ＴＥＮＧ 能够将机械能转化为电能。 ＴＥＮＧ 的低

廉、 高效、 环保的特征和普遍适用性使其在小规模的机械

能收集和大规模的能源发电方面都具有广阔的发展前景；
更重要的是， ＴＥＮＧ 在低频和无规则机械能 （如人类运动

能、 风能、 水波能、 振动能等） 收集方面表现出了明显的

优势。
近日， 在中国科学院外籍院士、 中科院北京纳米能源

与系统研究所首席科学家王中林的指导下， 博士生董凯、
邓佳楠、 博士后訾云龙等研究人员通过结合不锈钢 ／ 聚酯混

纺纱线、 ＰＤＭＳ 包覆的能量收集纱线和绝缘结合纱线， 成

功研制出了高输出功率的三维正交编织 ＴＥＮＧ （３ＤＯＷ－
ＴＥＮＧ） 织物。 此 ３ＤＯＷ－ＴＥＮＧ 织物在击打频率为 ３ Ｈｚ 时，

最大输出功率高达 ２６３􀆰 ３６ ｍＷ／ ｍ２， 远高于传统二维 ＴＥＮＧ
织物。

研究人员制备了高输出功率且稳定耐用的 ３ＤＯＷ－
ＴＥＮＧ， 经过结构类型和电路连接模式的优化， 在双电极模

式下， 绝缘 Ｚ－纱线捆绑成型的 ３ＤＯＷ－ＴＥＮＧ 表现出最佳电

学性能。 三维正交的结构设计为不锈钢 ／ 聚酯混合导电纱线

提供了足够的接触－分离空间； ＰＤＭＳ 包覆的能量收集混纺

纱线在击打频率为 ３ Ｈｚ 时其最高功率密度高达 ２６３􀆰 ３６
ｍＷ／ ｍ２。 此可穿戴 ３ＤＯＷ－ＴＥＮＧ 在生物能量收集和自供能

传感等领域有广泛的应用空间， 如供能警示灯 ／ 电容器 ／ 智
能手表、 运动信号追踪、 自供电跳舞毯； 自充电 ３ＤＯＷ－
ＴＥＮＧ 智能织物在未来住宅安保、 智能解锁等方面也有很大

的发展潜力。
（来源： 中科院北京纳米能源与系统研究所）
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空气静压电主轴径向止推联合轴承承载特性∗

邵珠章　 马文琦　 熊贵超　 李　 威
（大连海事大学交通运输装备与海洋工程学院　 辽宁大连 １１６０２６）
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摘要： 针对高速电主轴转子与径向止推联合气体轴承之间流场结构， 建立径向止推联合气体轴承气膜三维仿真模

型， 并运用 ＣＦＤ 方法对模型进行了数值求解， 将径向止推联合气体轴承与单独径向气体轴承的仿真结果进行对比分

析， 研究两者的径向承载特性。 结果表明， 径向止推联合气体轴承的径向承载力和径向刚度， 在静态条件下要比单独

径向轴承低， 只有在高转速和大偏心率的情况下， 才接近甚至超过单独径向气体轴承。 在理论与仿真分析结果的基础

上， 测试电主轴的径向承载力并与仿真结果进行对比分析， 结果表明实验曲线与仿真曲线符合较好， 验证了仿真方法

及结果的正确性。
关键词： 径向止推联合轴承； 偏心率； 静态特性
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Ｋｅｙｗｏｒｄｓ：ｃｏｍｂｉｎｅｄ ｒａｄｉａｌ⁃ｔｈｒｕｓｔ ｇａｓ ｂｅａｒｉｎｇｓ；ｅｃｃｅｎｔｒｉｃｉｔｙ；ｓｔａｔｉｃ ｃｈａｒａｃｔｅｒｉｓｔｉｃ

　 随着科学技术的进步， 高速加工技术已经广泛应

用于航空航天、 汽车制造、 磨具加工等行业， 高速数

控机床目前成为现代化制造业的关键生产设备。 电主

轴作为高速加工机床中的核心部件， 它的性能尤其是

动态性能直接影响着主轴运转的稳定性及高速加工的

加工精度和生产效率， 也决定着高速数控机床的整体

发展水平［１－２］。
静压气体轴承是目前高速电主轴主要的支承形

式， 气体轴承以气体为润滑介质， 通过外部供给高压

气体， 产生润滑和支承负载的作用。 气膜的厚度在几

到十几微米之间。 因为空气黏度非常低， 摩擦力可忽

略不计， 通过在零件间形成的压力气膜， 空气轴承消

除了由摩擦力引起的阻力、 磨损， 因此适用于高速和

高精度［３－４］。 为研究数控铣床高速电主轴径向止推联

合轴承的径向承载特性， 传统的研究方法是把径向止

推联合轴承分成单独止推轴承和单独径向轴承建模，
对单独径向轴承进行仿真分析， 这样简化了建模、 网

格划分， 也节省解算时间［５－８］。 但是径向止推联合轴

承中的径向轴承流场和止推轴承流场是连在一起的，
径向轴承流场受到止推轴承流场的影响， 导致其承载

性能与单独径向轴承不同［９－１０］。 本文作者基于径向止

推联合的建模方法， 采用 ＦＬＵＥＮＴ 软件， 对径向止推

联合轴承的径向承载性能进行了研究。



１　 径向止推联合气体轴承结构

图 １ 为径向止推联合气体轴承的结构示意图， 其

中止推面上沿圆周方向均匀分布共 １２ 个供气孔； 径向

面采用双排供气方式， 每排有 １２ 个供气孔。 基本的结

构参数为： ｈ 表示气膜厚度， Ｄ１ 表示气体轴承径向面

的内径， Ｄ２ 表示气体轴承止推面的外径， ｄ１ 表示节流

器气腔直径， ｄ２ 表示供气孔直径， ｐｓ 表示轴承供气压

力， ｐａ 表示轴承工作环境压力， ｅ 表示偏心率。

图 １　 径向止推联合气体轴承结构

Ｆｉｇ １　 Ｔｈｅ ｃｏｍｂｉｎｅｄ ｒａｄｉａｌ⁃ｔｈｒｕｓｔ ｇａｓ ｂｅａｒｉｎｇ ｓｔｒｕｃｔｕｒｅ

２　 仿真模型建立及网格划分

２􀆰 １　 仿真模型

径向止推联合气体轴承的气膜模型如图 ２ 所示，
为了提高网格质量， 对气膜进行了分区以划分网格。

图 ２　 径向止推联合轴承的气膜流场分区模型

Ｆｉｇ ２　 Ｔｈｅ ｃｏｍｂｉｎｅｄ ｒａｄｉａｌ⁃ｔｈｒｕｓｔ ｂｅａｒｉｎｇ ｇａｓ ｆｉｌｍ ｐａｒｔｉｔｉｏｎ ｍｏｄｅｌ

２􀆰 ２　 网格划分

如图 ２ 所示的网格划分采用非结构化网格和结构

化网格相结合的网格划分方法。 进气孔处采用非结构

网格 （见图 ３）， 其他区域采用六面体结构网格。

图 ３　 供气孔区域的网格划分

Ｆｉｇ ３　 Ｍｅｓｈ ｉｎ ｓｕｐｐｌｙ ｈｏｌｅ ｒｅｇｉｏｎｓ

３　 边界条件
３６ 个进气口设为压力入口， 压力值 ０􀆰 ７ ＭＰａ； 止

推和径向出口处设为压力出口， 出口压力是环境压力。
４　 ＦＬＵＥＮＴ 仿真结果及分析
４􀆰 １　 径向承载力分析

图 ４ 示出了径向止推联合轴承与单独径向轴承的
径向承载力在不同转速下对比曲线。

图 ４　 不同转速下联合轴承和单独径向轴承径向承载力

对比曲线

Ｆｉｇ ４　 Ｔｈｅ ｒａｄｉａｌ ｃａｐａｃｉｔｙ ｃｏｎｔｒａｓｔ ｃｕｒｖｅｓ ｏｆ ｃｏｍｂｉｎｅｄ ｂｅａｒｉｎｇ ａｎｄ
ｓｉｎｇｌｅ ｒａｄｉａｌ ｂｅａｒｉｎｇ ｕｎｄｅｒ ｄｉｆｆｅｒｅｎｔ ｒｏｔａｔｉｏｎａｌ ｓｐｅｅｄ
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由图 ４ 可以看出， 相同转速不同偏心率和不同转

速同一偏心率径向止推联合轴承的径向承载力比单独

径向轴承的小； 同一偏心率下， 随着转速增加， 径向

止推联合轴承比单独径向轴承径向承载力增加得更

快， 当转速由静止增加到 ４０ ０００ ｒ ／ ｍｉｎ 过程中， 径向

止推联合轴承和单独径向轴承的径向承载力之间的差

值越来越小。
径向止推联合轴承比单独径向轴承径向承载力小

的原因是： 由于联合轴承的直角拐弯结合处存在一定

的背压， 比单独径向轴承最大间隙的背压大， 使小间

隙和大间隙的压力差减小， 同时环向流动效应也使小

间隙和大间隙的压力差减小， 从而降低了径向止推联

合轴承的径向承载力。
４􀆰 ２　 径向静态刚度分析

如图 ５ 是径向止推联合轴承与单独径向轴承径向

静刚度对比曲线， 可以看出两者趋势是一致的。 在低

转速时， 联合轴承的径向静刚度比单独径向轴承的

低， 但是随着转速的增加， 动压效应的增强， 联合轴

承径向静刚度增加更快， 在大偏心率下， 联合轴承径

向静刚度超过单独径向轴承的静刚度。 联合轴承的径

向静刚度比单独径向轴承的低， 与径向承载力比单独

径向轴承低的原因一样。 而大偏心率下联合轴承径向

静刚度高是由于联合轴承在大偏心率下受动压效应的

作用更显著。

图 ５　 不同转速下径向静态刚度对比曲线

Ｆｉｇ ５　 Ｔｈｅ ｒａｄｉａｌ ｓｔａｔｉｃ ｓｔｉｆｆｎｅｓｓ ｃｏｎｔｒａｓｔ ｃｕｒｖｅｓ ｕｎｄｅｒ ｄｉｆｆｅｒｅｎｔ ｒｏｔａｔｉｏｎａｌ ｓｐｅｅｄ

５　 数控铣床高速电主轴径向承载力试验

５􀆰 １　 静态加载方案

试验中转子的受力是通过在主轴静止时质量块加

载来实现， 气体轴承气膜厚度通过电涡流位移传感器

来测量， 它将径向承载力变化引起的气膜厚度的变化

转化为电压信号。 径向承载力单边加载试验时气体轴

承的受力类似电主轴在铣削过程中的受力情况， 刀头

一端发生倾斜， 而双边加载时两端气体轴承受力均

匀， 气膜厚度变化均匀。

图 ６　 单边加载　 　 　 　 　 　 　 　 　 图 ７　 双边加载

Ｆｉｇ ６　 Ｕｎｉｌａｔｅｒａｌ ｌｏａｄｉｎｇ　 　 　 　 　 　 Ｆｉｇ ７　 Ｂｉｌａｔｅｒａｌ ｌｏａｄｉｎｇ

５􀆰 ２　 单边加载试验结果与仿真对比

调节供气压力为 ０􀆰 ７ ＭＰａ， 得到的实验结果与仿
真结果进行对比， 如图 ８ 所示。

图 ８　 单边试验与仿真曲线对比

Ｆｉｇ ８　 Ｔｈｅ ｃｏｍｐａｒｉｓｏｎ ｃｕｒｖｅｓ ｂｅｔｗｅｅｎ ｕｎｉｌａｔｅｒａｌ ｅｘｐｅｒｉｍｅｎｔａｌ
ａｎｄ ｓｉｍｕｌａｔｉｏｎ

从图 ８ 可以看出， 仿真与试验测试结果变化趋势

一致， 偏差在 ２０％以下， 分析产生偏差的主要原因

如下：
（１） 在加载过程， 径向止推联合气体轴承上的
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Ｏ 形圈会发生变形， 支承部分负载， 随着负载的增
加， Ｏ 形圈变形量变大， 是试验的主要误差之一；

（２） 由于是单边加载， 两端轴承受力不均匀， 使
转子产生倾斜；

（３） 由于电涡流位移传感器测量力臂不稳， 存在
测量误差。
５􀆰 ３　 双边加载试验结果与仿真对比

同样调节供气压力为 ０􀆰 ７ ＭＰａ， 得到的实验结果
与仿真结果进行对比， 如图 ９ 所示。

图 ９　 双边试验与仿真曲线对比

Ｆｉｇ ９　 Ｔｈｅ ｃｏｍｐａｒｉｓｏｎ ｃｕｒｖｅｓ ｂｅｔｗｅｅｎ ｂｉｌａｔｅｒａｌ ｅｘｐｅｒｉｍｅｎｔ
ａｎｄ ｓｉｍｕｌａｔｉｏｎ

从图 ９ 可以看出， 仿真曲线与试验曲线在趋势上
基本一致， 双边加载基本排除了转子倾斜产生的误
差。 当偏心率为 ０􀆰 １ ～ ０􀆰 ３ 时试验曲线与仿真曲线吻
合较好； 当偏心率为 ０􀆰 ３ ～ ０􀆰 ６ 时， 试验数据与仿真
数据误差逐渐增大， 误差为 ２０％左右， 产生误差的
原因是随着径向承载力的增加， Ｏ 形圈由于受力变
形， 承受部分负载。 当偏心率继续增加， Ｏ 形圈变形
量达到最大变形， 继续增加负载使气膜产生变形支承
负载， 使试验与仿真数据误差保持在 １２％左右。
６　 结论

（１） 与单独径向轴承相比， 联合轴承的径向承
载力小， 原因是联合轴承结合处由于背压的存在和环
向流动的影响导致大间隙和小间隙的压力差变小， 从
而导致径向止推联合轴承比单独径向轴承的径向承载
力小。

（２） 与单独径向轴承相比， 径向止推联合轴承

径向静刚度在小偏心率下小而在大偏心率下大， 原因
是止推联合轴承径向静刚度在大偏心率下受动压效应
的作用更显著。

（３） 单边加载试验曲线与仿真曲线趋势一致，
试验数据比仿真数据大 ２０％左右； 双边加载试验，
当偏心率为 ０􀆰 １ ～ ０􀆰 ３ 时， 试验曲线与仿真曲线吻合
较好； 随着偏心率增加， 试验数据与仿真数据误差保
持在 １２％左右。
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油气润滑系统水平管路中环状流油膜扰动波特性∗
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摘要： 定义油气润滑系统水平管环状流的气液折算速度， 通过仿真提取油气润滑系统水平管中不同气液折算速度

下不同位置瞬态油膜厚度随时间的变化值， 运用时频分析方法研究环状流油膜扰动波信号的自相关函数、 互相关函数

以及功率谱密度函数， 分析油气润滑系统中气液环状流油膜扰动波特性。 结果表明， 不同气液折算速度下油气润滑系

统环状流油膜扰动波信号的自相关、 互相关函数与功率谱密度函数具有不同的特征； 液相折算速度不变时， 随着气相

速度增大， 扰动波的平均波速和波长增大， 平均频率减小， 低频区环状流液膜扰动波携带的能量减少； 气相折算速度

不变时， 随着液相速度增大， 扰动波的平均波速和波长及平均频率均减小， 扰动波携带的能量主要集中在低频区， 且

在低频区能量波动显著。
关键词： 油气润滑； 环状流； 时频分析； 扰动波
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　 油气润滑系统中气液两相流是以环状流的形式在

水平管内运动， 油膜沿着管道四周分布， 通常因为重

力的影响导致管道底部液膜厚度大于其他位置， 气相

在管道中心带动油膜向前均匀稳定地输送到润滑

点［１］。 液膜的流型、 稳定性、 连续性直接关系到润滑

点的润滑效果， 而液膜的这些动态特性与气液界面扰

动波密切相关， 所以对于油气润滑系统中环状流油膜

扰动波特性的研究是很有必要的。
对于环状流扰动波特性的研究， 国内外有大量的

研究报道。 ＳＣＨＵＢＲＩＮＧ 等［１］ 利用高速摄影技术提取

垂直上升两相流扰动波数据， 研究了扰动波特性与气

液速度关系。 ＺＨＡＯ 等［３］利用多电导探针测量高频油

膜厚度法， 研究了扰动波产生的物理因素以及气液雷

诺数的关系。 赵建福和陈文学［４］利用双重小波包分解

算法对微重力气液两相环状流界面特性进行了分析。



李卫东等［５］ 利用电导探针测量法研究了油膜厚度沿

周向的分布规律， 并分析了扰动波特性及其沿周向的

频率分布规律。 孙启国、 李志宏等［６］对油气润滑环状

流的形成与油膜特性进行了研究。
针对油气润滑系统管径参数、 管道中环状流油气

量比例的特殊性， 本文作者通过定义油气润滑环状流

气液折算速度， 建立物理模型进行仿真并提取油膜厚

度随时间的变化值， 运用时频分析方法对油膜厚度进

行了统计分析， 从自相关、 互相关函数与功率谱曲线

上得到气液折算速度对扰动波波幅、 波速及频率的影

响规律。
１　 折算速度的定义

在油气润滑环状流仿真边界条件的设置中， 气相

液相的速度都是实际速度， 这里需要一个转换计算，
折算速度定义为

ｕｓｉ ＝
Ｑｉ

Ａ
（１）

ｕ ｉ ＝
Ｑｉ

Ａｉ

（２）

式中： ｉ 表示气相和液相， 即 ｇ 和 ｌ； ｕｇ 为气体实际

速度； ｕ ｌ 为油液实际速度； Ｑｇ 为气体体积流量； Ｑｌ

为油液体积流量； Ａｇ 为气体所占水平管道流通截面

的面积； Ａｌ 为油液所占水平管道流通截面的面积； Ａ
是水平管道流通截面的总的面积， 即 Ａｇ 与 Ａｌ 之和。

依据环状流在水平管道中截面含气率的测量范围

以及实验室所采用的油气润滑管径参数， 设定气相的

入口为直径 ７ ｍｍ 的圆， 混合管径 ８ｍｍ， 故 Ａｇ ＝ ３􀆰 ８４×
１０－５ ｍ２， 液相的入口为圆环面积， 故 Ａｌ ＝７􀆰 ８５×１０－７ｍ２。
依据以上公式可由折算速度求出仿真实际速度。
２　 油气润滑系统水平管环状流的仿真

根据实验室油气润滑管径参数和环状流流型特

点， 选取水平管道的中心截面作为研究对象建立二维

的流体域物理模型。 设定水平圆柱管道油气混合腔直

径为 ８ ｍｍ， 气相的入口直径为 ８ ｍｍ， 在距气相入口

１０ ｍｍ 的地方为 ２ 个对称的液相入口， 直径为 ４ ｍｍ，
管长为 ３００ ｍｍ。 模型的建立和网格划分都是在 ＩＣＥＭ
中完成的， 简化模型网格划分如图 １ 所示。

图 １　 计算模型网格划分示意图

Ｆｉｇ １　 Ｍｅｓｈ ｏｆ ｃｏｍｐｕｔｅｄ ｍｏｄｅｌ

将网格模型导入 Ｆｌｕｅｎｔ 进行仿真， 需要进行仿真

前处理， 即边界条件的设置。 在油气两相环状流计算

域边界条件的设置中， 流动状态采用非定常， 多相流

模型采用 ＶＯＦ 模型， 湍流模型为 Ｋ⁃ｅｐｓｉｌｏｎ， 介质为

空气和 ４６＃液压油， 参考压力为 １０１ ３２５ Ｐａ， 时间步

长为 １×１０－６。
气液相折算速度的变化都会影响环状流液膜扰动

波波动性， 但影响大小的差异性需要研究， 据此设计

油气润滑系统因素背景下单一因子变化的仿真， 每组

仿真的气液两相折算速度都是在环状流区域中选取

的［８］， 在距气相入口 １５０、 １６０、 ２６０ ｍｍ 处监测油膜

厚度随时间的变化， 具体仿真组见表 １。

表 １　 仿真组

Ｔａｂｌｅ １　 Ｇｒｏｕｐｓ ｏｆ ｓｉｍｕｌａｔｉｏｎ ｍ·ｓ－１

试验组 折算气速 折算液速 试验组 折算气速 折算液速

Ａ ２０ ０．２ Ｄ ３０ ０．１
Ｂ ３０ ０．２ Ｂ ３０ ０．２
Ｃ ３５ ０．２ Ｅ ３０ ０．３

３　 仿真数据的时频分析方法

根据油膜厚度随时间的变化研究油气润滑环状流

的扰动波特性， 需要对提取的仿真油膜厚度数据进行

统计处理， 借用 ３ 个统计学概念描述扰动波特性。
３􀆰 １　 油膜厚度的自相关函数

自相关函数是信号在时域中特性的平均度量， 它

用来描述信号在一个时刻的取值与另一时刻取值的依

赖关系。 定义油气润滑水平管环状流油膜厚度时间序

列 ｈＬ （ ｔ） 的自相关函数为

Ｒ１１（ ｉ） ＝ １
Ｎ － １∑

Ｎ－ｉ

ｎ ＝ １
ｈＬ（ｎ）ｈＬ（ｎ ＋ ｉ） ， ｎ ＝ ０， １，

２， …，ｍ （３）
式中： ｉ 为滞后时刻的油膜厚度测量点数； ｍ 为最大

滞后时刻的油膜厚度测量点数； Ｎ 为提取数据点的

总数。
由信号的自相关函数可以了解扰动波的周期特

性， 对于周期性较好的扰动波， 可以从自相关函数中

得到扰动波的平均频率。 当 ｔ＝ ０， Ｒ１１ （０） ＝ １， 说明

相关程度最大； 当 ｔ＝∞ ， Ｒ１１ （∞ ） ＝ ０， 说明相关程

度最小。 Ｒ１１ （ ｉ） 值的大小表示扰动波相关性的

强弱。
３􀆰 ２　 油膜厚度的互相关函数

互相关函数能够反映 ２ 个随机信号在不同时刻之

间的相似程度。 定义油气润滑水平管环状流 ２ 组不同

位置油膜厚度的时间序列 ｈ１１ （ｎ）、 ｈ１２ （ ｎ） 的互相
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关函数为

Ｒ１２（ ｉ） ＝ １
Ｎ － １∑

Ｎ－１

ｎ ＝ １
ｈ１１（ｎ）ｈ１２（ｎ ＋ ｉ） ， ｎ ＝ ０， １，

２， …，ｍ （４）
拾取 ２ 个测量位置的油膜厚度变化信号 ｈ１１ （ｎ）

和 ｈ１２ （ｎ）， 两信号的互相关函数 Ｒ１ ２ （ ｉ） 中， 将在

相当于两位置之间时间延迟 Ｔ 的位置上出现一个峰

值， 利用确定延迟时间的方法可以测量扰动波的运动

速度。
３􀆰 ３　 油膜厚度的功率谱密度函数

功率谱密度函数是一条功率谱密度值与频率值的

关系曲线， 对扰动波随机信号进行功率谱密度分析，
可以得到扰动波的频率分布和组成， 重要的是它能反

映出某段频率扰动波携带能量的大小。 定义油气润滑

水平管环状流油膜厚度时间序列 ｈＬ （ ｔ） 的功率谱密

度函数为

Ｇ１（ ｆ） ＝ ２∫＋¥

－¥

Ｒ（ ｔ）ｅｘｐ（ － ｊ２πｆｔ）ｄｔ ＝

４ ∫¥

０
Ｒ１１（ ｔ）ｃｏｓ（２πｆｔ）ｄｔ （５）

式中： ｆ 为仿真保存数据的频率； Ｒ１１（ ｔ）为扰动波信

号的自相关函数。
４　 仿真结果与分析

利用软件对油膜厚度仿真数据进行统计分析， 分

别得到每组实验的自相关函数、 互相关函数以及功率

谱密度函数曲线， 通过这些曲线波动幅值与分布能够

得到扰动波的波动特性。
４􀆰 １　 扰动波的自相关函数分析

图 ２ 为 Ａ、 Ｂ、 Ｃ ３ 组实验扰动波的自相关函数

图， 在 ｔ＝ ０ 时刻， 曲线有明显的峰值且在 ０ 时刻以

外， 曲线呈现一定规律的周期性波动， 说明扰动波的

周期性较好。 对比扰动波两侧曲线发展趋势， Ｃ 组函

数逐渐衰减接近 ０ 值， 则表明这种周期性规律不稳

定， 无法持续， 这种现象可以从油气环状流的形成与

运输过程中气液相相互作用能量传递来解释， 水平管

道中气相推动液相向前流动， 气相所具有的能量一部

分就传递给液相， 也就是说液相对气相的流动是一种

阻碍作用， 就会产生扰动波， 当液相的流量越大时这

种阻碍越明显， 能量的传递变慢， 扰动波保持原有频

率的能力变大， 随着气相速度的增大， 油气之间发生

的能量交换更加剧烈与频繁， 随之扰动波的变化加

快， 所以周期性的规律很难维持。

图 ２　 自相关函数曲线

Ｆｉｇ ２　 Ｔｈｅ ｃｕｒｖｅｓ ｏｆ ａｕｔｏｃｏｒｒｅｌａｔｉｏｎ ｆｕｎｃｔｉｏｎ

４􀆰 ２　 扰动波的互相关函数分析

图 ３ 为 Ａ、 Ｂ、 Ｃ ３ 组实验扰动波的互相关函数

图， 可以看出， 曲线有明显的峰值且曲线保持持续震

荡， 在 ０ 时刻两侧并没有衰减趋势， 表明在 １６０ 和

２６０ ｍｍ 处经过的扰动波能够保持原来的运动特性，
表明 ２ 个扰动波相似程度较高。

利用 １５０ 和 １６０ ｍｍ 两处油膜厚度随时间变化值

的互相关函数曲线求扰动波的平均速度的方法， 实际

是确定延迟时间， 即互相关函数曲线峰值距离 ０ 时刻

的延迟时间。 因为实验中峰值大都接近 ０ 时刻， 难以

计算延迟时间， 故从实际角度出发， 选择临近的第二

峰值到 ０ 时刻的时间作为延迟时间。 对比图 ３ 中 ３ 张

图发现， 当气相折算速度为 ２０ ｍ ／ ｓ， 液相折算速度

为 ０􀆰 ２ ｍ ／ ｓ 时， ０ 时刻波峰与临近的第二波峰峰值相

差较小， 表明扰动波经过 １０ ｍｍ 后， 扰动波的波形
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变化较大， 这可以从气液运动过程能量交换来解释。
气相速度较小， 气相的动能较小， 液相速度又最大，
所以单位界面内液相对气相的阻碍就最大， 这种阻碍

产生的扰动波动能同时被削减， 所以当扰动波运动到

２６０ ｍｍ 处， 能量削减较多， 这种相似程度就会减弱。

图 ３　 互相关函数曲线

Ｆｉｇ ３　 Ｔｈｅ ｃｕｒｖｅｓ ｏｆ ｃｒｏｓｓ⁃ｃｏｒｒｅｌａｔｉｏｎ ｆｕｎｃｔｉｏｎ

４􀆰 ３　 扰动波的功率谱密度函数的分析

信号的功率或能量是分布在具体的频率分量上

的， 功率谱密度描述具体某个频率分量处分布了多少

功率 （能量）。
图 ４ （ａ） 示出了气相折算速度对扰动波功率谱

密度函数的影响。 扰动波的产生是因为气液两相在进

行混合后， 液相的堆积与气液界面之间的黏度造成

的， 这种混合形式伴随着能量的传递与扰动波特性的

变化。 从 ４ （ａ） 中可以看出， 当气相折算速度为 ２０
ｍ ／ ｓ， 液相折算速度为 ０􀆰 ２ ｍ ／ ｓ 时， 扰动波在 ６００ Ｈｚ
之前能量波动较剧烈且幅值较另外 ２ 组都高， 表明不

同频率范围扰动波所携带的能量不均匀而且差异较

大， 当气相折算速度增大到 ３５ ｍ ／ ｓ 的时候， 扰动波

在 １３０ Ｈｚ 左右存在一个峰值， 然后平缓下降波动，
表明不同频率范围扰动波携带的能量均匀。 对比 ３ 组

实验， 当液相折算速度不变， 随着气相速度增大， 功

率谱曲线峰值降低， 经过波峰后幅值平稳向高频区

延伸。

图 ４　 气液折算速度对扰动波功率谱的影响

Ｆｉｇ ４　 Ｔｈｅ ｅｆｆｅｃｔ ｏｎ ｐｏｗｅｒ ｓｐｅｃｔｒａｌ ｄｅｎｓｉｔｙ ｏｆ ｄｉｓｔｕｒｂａｎｃｅ ｗａｖｅ
ｂｙ ｉｎｔｅｒｆａｃｉａｌ ｓｐｅｅｄ ｏｆ ｇａｓ （ａ） ａｎｄ ｌｉｑｕｉｄ （ｂ）

图 ４ （ｂ） 示出了液相折算速度对扰动波功率谱

密度函数的影响。 当气相折算速度为 ３０ ｍ ／ ｓ， 液相

折算速度为 ０􀆰 １ ｍ ／ ｓ 时， 扰动波在 ２００ Ｈｚ 之前能量

差异明显， ２００ ～ １ ０００ Ｈｚ 间能量波动减弱， 当液速

增加到 ０􀆰 ３ ｍ ／ ｓ 的时候， 函数的峰值向低频方向移

动， 并且在 ２００ Ｈｚ 之后函数波动微弱， 说明高频部

分几乎没有能量的分布。 对比 ３ 组实验， 当气相折算

速度不变， 随着液相速度增大， 功率谱曲线峰值前

移， 能量主要集中在低频区， 扰动波在低频能量变化

显著， 在高频区幅值波动平稳。
４􀆰 ４　 扰动波参数分析

利用距离 Ｌ＝ １０ ｍｍ 的 ２ 个监测油膜处的油膜厚

度互相关函数来求取扰动波的平均传播速度， 即通过

互相关函数来求出扰动波通过长度 Ｌ 的平均时间 ｔ０，
此时间 ｔ０ 为互相关函数 Ｒ１ ２ 峰值距 ０ 时刻最大峰值的

时间 ｔｍａｘ， 由此可得扰动波的平均波速
ｖａｖ ＝ Ｌ ／ ｔｍａｘ （６）
扰动波的平均频率为油膜厚度功率谱密度函数峰
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值所对应的频率 ｆｍａｘ， 由此可得扰动波的波长
λ＝ ｖａｖ ／ ｆ （７）
计算得到各仿真组中扰动波特性参数， 见表 ２。

表 ２　 仿真组扰动波参数

Ｔａｂｌｅ ２　 Ｄｉｓｔｕｒｂａｎｃｅ ｗａｖｅ ｐａｒａｍｅｔｅｒｓ ｏｆ ｇｒｏｕｐｓ ｏｆ
ｓｉｍｕｌａｔｉｏｎ

实验组 平均波速 ｖａｖ ／ （ｍ·ｓ－１） 平均频率 ｆ ／ Ｈｚ 波长 λ ／ ｍｍ
Ａ １．２５ ７６ １６．４５
Ｂ １．４３ ４５ ３１．７８
Ｃ ３．６０ ４１ ８１．９５
Ｄ ３．３３ ８２ ４０．６１
Ｅ １．００ ３２ ３１．２５

由表 ２ 中数据可知， 当液相折算速度不变， 随着
气相折算速度的增大， 扰动波的平均波速增大， 平均
频率减小， 波长增大。 当气相折算速度不变， 随着液
相折算速度的增大， 扰动波的平均波速减小， 平均频
率减小， 波长减小。 从气液两相能量传递规律与上面
对油膜厚度的时频分析能够解释这组计算结果。
５　 结论

（１） 随着气相折算速度的增大， 环状流气液两
相之间发生的能量交换更加剧烈与频繁， 随之扰动波
的变化加快， 因此扰动波周期性较差。

（２） 液相折算速度不变， 气相折算速度越小，
环状流气液两相混输后所产生的扰动波动能较少， 经
过一段距离的传递， 扰动波能量损失较多， 因此 ２ 个
位置上波形的相似程度减小， 固定气相折算速度， 液
相速度增大也得出同样的结论。

（３） 当液相折算速度不变， 随着气相速度增大，
低频区环状流液膜扰动波携带的能量减少， 高频区扰
动波能量变化平稳。 当气相折算速度不变， 随着液相
速度增大， 扰动波携带的能量主要集中在低频区， 并
且在低频能量波动显著， 在高频区能量波动不显著。

（４） 当液相折算速度不变， 随着气相折算速度
增大， 扰动波的平均波速增大， 平均频率减小， 波长
增大。 当气相折算速度不变， 随着液相折算速度增
大， 扰动波的平均波速减小， 平均频率减小， 波长
减小。
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ＬＩ Ｚ Ｈ，ＳＵＮ Ｑ Ｇ，ＬＶ Ｈ Ｂ．Ｔｈｅ ｃｈａｒａｃｔｅｒｉｓｔｉｃｓ ａｎｄ ｔｈｅ ｓｈａｐｉｎｇ
ｐｒｏｃｅｓｓ ｏｆ ｔｈｅ ａｎｎｕｌａｒ ｆｌｏｗ ｉｎ ｔｈｅ ｈｏｒｉｚｏｎｔａｌ ｐｉｐｅ ｏｆ ｔｈｅ ｏｉｌ⁃ｇａｓ
ｌｕｂｒｉｃａｔｉｏｎ ｓｙｓｔｅｍ［ Ｊ］． Ｌｕｂｒｉｃａｔｉｏｎ Ｅｎｇｉｎｅｅｒｉｎｇ，２０１２，３７（７）：
４９－５２．

【８】 胡志华，钱焕群，鹿院卫，等．水平管内油气两相流型转变的

实验研究［Ｊ］．油气储运，２００１，２０（４）：３２－３４．
ＨＵ Ｚ Ｈ，ＱＩＡＮ Ｈ Ｑ，ＬＵ Ｙ Ｗ，ｅｔ ａｌ．Ａｎ ｅｘｐｅｒｉｍｅｎｔａｌ ｓｔｕｄｙ ｏｆ
ｔｗｏ⁃ｐｈａｓｅ ｆｌｏｗ ｐａｔｔｅｒｎ ｔｒａｎｓｉｔｉｏｎｓ ｏｆ ｏｉｌ ａｎｄ ｇａｓ ｉｎ ｈｏｒｉｚｏｎｔａｌ
ｐｉｐｅ［Ｊ］．Ｏｉｌ ＆ Ｇａｓ Ｓｔｏｒａｇｅ ａｎｄ Ｔｒａｎｓｐｏｒｔａｔｉｏｎ，２００１，２０（４）：
３２－３４．

科学家制备出集成一体化摩擦－电磁混合发电机
　 　 北京纳米能源与系统研究所所长王中林院士、 李从举

研究员以及硕士研究生曹冉等人得灵感于商业化电磁感应

发电机的结构， 制备出一种旋转套筒式摩擦－电磁混合发电

机， 该研究将摩擦纳米发电机和电磁感应发电机高度集成

在一起， 在不影响电磁感应发电机工作的前提下， 利用摩

擦纳米发电机进一步收集转动的机械能， 实现了对机械能

的高效收集。 该混合发电机在仅仅使用商业变压器的条件

下就实现了摩擦纳米发电机和电磁感应发电机的阻抗匹配，
极大地减少了能量在复杂管理电路上的损耗； 其不仅可以

收集环境中譬如风能、 水能、 转动能等机械能， 而且可结

合目前商业的电磁感应发电机装置提高低频机械能的利用

效率。
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大电流对碳滑块 ／铜银合金接触线载流摩擦磨损性能的影响∗

付文明　 武云龙　 刘　 力　 陈光雄
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摘要： 在高速载流摩擦磨损试验机上研究速度为 １５０ ｋｍ ／ ｈ、 接触压力为 ６０～１２０ Ｎ 试验工况下， ２００～ ５００ Ａ 大电

流对纯碳滑板摩擦磨损性能的影响。 结果表明： 在低电压大电流的载流条件下， 铜银接触线和纯碳滑板间主要以短弧

放电为主， 放电面积大、 电弧输出能量高； 碳滑块的磨损形式主要以电弧烧蚀、 剥离、 熔融、 汽化为主， 机械磨损较

小； 碳滑板的磨损量、 电弧能量随着电流的增大而急剧上升； 摩擦因数随着电流的增加先增加后减小； 当电流不变时

弓网间的电弧能量随着接触压力增加呈先增加后减小的趋势， 磨损量则随着接触压力的增加而减小。
关键词： 载流摩擦； 电弧放电； 磨损量； 电弧能量
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ｍｅｌｔｉｎｇ，ｖａｐｏｒｉｚａｔｉｏｎ ａｎｄ ｓｌｉｇｈｔ ｍｅｃｈａｎｉｃａｌ ｗｅａｒ．Ｔｈｅ ｗｅａｒ ｖｏｌｕｍｅ ｏｆ ｔｈｅ ｃａｒｂｏｎ ｓｔｒｉｐ ａｎｄ ａｒｃ ｅｎｅｒｇｙ ｉｓ ｉｎｃｒｅａｓｅｄ ｓｈａｒｐｌｙ
ｗｉｔｈ ｔｈｅ ｉｎｃｒｅａｓｉｎｇ ｏｆ ｔｈｅ ｅｌｅｃｔｒｉｃ ｃｕｒｒｅｎｔ．Ｔｈｅ ｆｒｉｃｔｉｏｎ ｃｏｅｆｆｉｃｉｅｎｔ ｉｓ ｉｎｃｒｅａｓｅｄ ｆｉｒｓｔ ａｎｄ ｔｈｅｎ ｄｅｃｒｅａｓｅｄ ｗｉｔｈ ｔｈｅ ｉｎｃｒｅａｓｉｎｇ ｏｆ
ｅｌｅｃｔｒｉｃ ｃｕｒｒｅｎｔ．Ｗｈｅｎ ｔｈｅ ｃｕｒｒｅｎｔ ｉｓ ｃｏｎｓｔａｎｔ，ｔｈｅ ａｒｃ ｅｎｅｒｇｙ ｉｓ ｉｎｃｒｅａｓｅｄ ｆｉｒｓｔ ａｎｄ ｔｈｅｎ ｄｅｃｒｅａｓｅｄ ｗｉｔｈ ｔｈｅ ｉｎｃｒｅａｓｉｎｇ ｏｆ ｔｈｅ
ｃｏｎｔａｃｔ ｐｒｅｓｓｕｒｅ．Ｔｈｅ ｗｅａｒ ｖｏｌｕｍｅ ｉｓ ｄｅｃｒｅａｓｅｄ ｗｉｔｈ ｔｈｅ ｉｎｃｒｅａｓｉｎｇ ｏｆ ｔｈｅ ｃｏｎｔａｃｔ ｆｏｒｃｅ．

Ｋｅｙｗｏｒｄｓ：ｓｌｉｄｉｎｇ ｅｌｅｃｔｒｉｃａｌ ｃｏｎｔａｃｔ；ａｒｃ ｄｉｓｃｈａｒｇｅ；ｗｅａｒ ｖｏｌｕｍｅ；ａｒｃ ｅｎｅｒｇｙ

　 电气化铁路运输以其环保、 高效、 运营成本低等

优点成为陆地运输的主流， 而高速重载则是当今世界

电力机车发展的主要趋势［１］。 但是电力机车的不断提

速使得弓网间的载流量不断增加， 提速后弓网间的载

流量达到 ３００～５００ Ａ。 由于电流成倍增加， 弓网的离

线电弧能量也随着增加， 受电弓的使用寿命急剧降

低［２－３］。 而在现有的文献［４－５］ 中对弓网载流摩擦的研

究都只是基于小电流工况的研究。
本文作者利用 ＡＨＹ⁃１２⁃７⁃１０００ 交流恒流源输出低

电压大电流， 在高速载流摩擦磨损试验台上， 以铜银

合金接触线和纯碳滑板为研究对象， 研究了低压大电

流对弓网材料载流摩擦磨损性能的影响。
１　 试验部分

１􀆰 １　 试验设备

试验设备主要包括： 高速载流摩擦磨损试验机、
交流恒流源、 数据采集系统和控制台。 高速载流摩擦

磨损试验台的结构简图如图 １ （ａ） 所示， 图 １ （ｂ）
为接触副的局部放大图。 主要组成部分有底座、 悬

臂、 旋转盘、 驱动电机， 升降台、 加力装置和滑块夹

具等。 其中铜银合金接触线镶嵌在直径为 １ １００ ｍｍ
的旋转盘上， 在驱动电机的带动下， 旋转盘的线速度



可在 ２０～ ４００ ｋｍ ／ ｈ 内线性调动； 驱动电机通过凸轮

机构驱动升降台带动碳滑块做垂直往复运动， 其频率

在 ０􀆰 ３～３ Ｈｚ 可调， 通过滑轮装置和砝码施加法向接

触力使碳滑块与水平转动的旋转盘耦合， 模拟弓网间

横向 “之” 字形相对运动。 试验电源采用 ＡＨＹ⁃１２⁃７⁃
１０００ 交流恒流源， 其输出范围为 ０～１ ０００ Ａ， 试验电

压为 ３～７ Ｖ。 通过采集系统可以采集到的试验数据

有： 回路电流 Ｉ、 弓网间的电压降 Ｖ、 法相接触压力

Ｆｎ、 摩擦力 Ｆｎ０、 转盘转速 ｗ、 碳滑块的往复频率 ｆ、
碳滑块温升 Ｔ。

图 １　 试验机结构

Ｆｉｇ １　 Ｄｉａｇｒａｍ ｏｆ ｔｈｅ ｔｅｓｔ ｓｙｓｔｅｍ （ａ） ｅｌｅｃｔｒｉｃ ｓｌｉｄｉｎｇ ｔｅｓｔ
ｍａｃｈｉｎｅ； （ｂ） ｃａｒｂｏｎ ｓｔｒｉｐ ／ ｃｏｎｔａｃｔ ｗｉｒｅ

１􀆰 ２　 试验材料和参数

试验用的载流摩擦副为铜银合金接触线和纯碳滑

板， 碳滑板试样规格为 １２０ ｍｍ×３４􀆰 ５ ｍｍ×２０ ｍｍ， 依

次将其用 ６０＃、 ２４０＃、 ６００＃的砂子打磨光滑， 试验前

期和接触线对磨 ５ ｍｉｎ， 其中碳滑板中碳的质量分数

９９􀆰 ８ ％， 试验前后分别用精度为 ０􀆰 ０００ １ ｇ 的电子天

平称取碳滑块的质量。 铜银合金接触线中铜的质量分

数为 ９９􀆰 ７２％～９９􀆰 ７６％。 试验参数见表 １。

表 １　 试验参数

Ｔａｂｌｅ １　 Ｅｘｐｅｒｉｍｅｎｔ ｐａｒａｍｅｔｅｒｓ
试验参数 参数值

试验电流 Ｉ ／ Ａ ２００、 ３００、 ４００、 ５００

法相压力 Ｆｎ ／ Ｎ ６０、 ８０、 １００、 １２０

速度 ｖ ／ （ｋｍ·ｈ－１） １５０

电压 Ｕ ／ Ｖ ３、 ３􀆰 ５、 ４、 ４􀆰 ５

２　 试验结果与讨论

２􀆰 １　 摩擦因数分析

图 ２ 表示的是摩擦因数随电流变化的关系， 可以

看出摩擦因数在 ０􀆰 ２９～０􀆰 ３３ 间变化， 并随电流的增大

呈先增加后减小的趋势。 在干摩擦条件下， 接触副接

触稳定， 接触面积、 黏着分量和摩擦阻力大， 摩擦因

数也相对较大。 而在载流摩擦磨损过程中， 电流越大

接触副间的电弧放电越强， 接触区的温度越高、 表面

越粗糙， 摩擦过程中的犁削分量 ｕｐ、 接触微凸体的变

形分量 ｕｄ随着增大， 摩擦因数随也着增大［６－８］， 因此

在 ２００～４００ Ａ 时摩擦因数随着电流的增大而增大。

图 ２　 摩擦因数随电流的变化曲线

Ｆｉｇ ２　 Ｔｈｅ ｖａｒｉａｔｉｏｎ ｏｆ ｆｒｉｃｔｉｏｎ ｃｏｅｆｆｉｃｉｅｎｔ ｗｉｔｈ ｃｕｒｒｅｎｔ

当试验电流为 ５００ Ａ 时， 由于电弧热和焦耳热的

共同作用， 碳滑块的温度急剧上升 （４６０ ～ ５７０ ℃），
接触微凸体瞬间熔融汽化使摩擦阻力变小， 另外碳滑

块在高温下呈热脆性， 接触点的坑剪切力变小， 使摩

擦因数变小。
２􀆰 ２　 电弧能量分析

图 ３ （ａ） 显示的是当速度为 １５０ ｋｍ ／ ｈ， 不同接

触压力下电弧能量随电流的变化图， 可以看出电弧能

量随着电流的增大而急剧上升。 根据电弧能量公式

Ｅ ＝ ∫ＵＩｄｔ 可得电弧能量随电流的增加而增加， 并且

电流越大试验过程中电弧燃烧越激烈， 也可以解释电
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弧能量随电流的增大而增大。

图 ３　 电弧能量随电流 （ａ） 和接触压力 （ｂ） 的变化曲线

Ｆｉｇ ３　 Ｖａｒｉａｔｉｏｎ ｏｆ ａｒｃ ｅｎｅｒｇｙ ｗｉｔｈ ｃｕｒｒｅｎｔ （ａ） ａｎｄ
ｃｏｎｔａｃｔ ｐｒｅｓｓｕｒｅ （ｂ）

图 ３ （ｂ） 是以接触压力为横坐标的电弧能量图，
可以看出在低压大电流的载流情况下， 电弧能量随着

接触压力的增加呈先增加后减小的趋势。 在接触压力

为 ６０～８０ Ｎ 时， 电弧能量随接触压力的增大而增大，
这与胡艳等人［９］ 在滑板磨损量和弓网放电能量预测

模型的研究及应用中法相接触压力增大弓网间的电弧

能量随着减小的结果相反。 因试验采用的是低电压大

电流， 根据电弧类型和放电原理可知， 低压大电流的

放电形式为短弧放电， 电弧距离短， 放电面积大并且

能量释放快。 当接触压力较小时， 接触线与碳滑块间

的接触不稳定、 离线距离大， 试验电压只有 ３～４􀆰 ５ Ｖ
难以维持电弧放电的场强， 因此在接触压力较小时接

触副间的电弧很容易熄灭。 当接触压力在一定程度上

增大时， 接触线与碳滑块间的离线距离变小、 接触较

为稳定， 电弧放电较接触压力小时要稳定， 所以当接

触压力在 ６０～８０ Ｎ 时电弧能量随接触压力的增大而

增大。 当接触压力在 ８０～ １２０ Ｎ 时， 弓网间的接触压

力越大， 接触越稳定， 从而抑制了弓网的离线情况，
使得离线电弧减少［１０－１１］， 电弧能量也随着接触压力

的增大而减小。
２􀆰 ３　 磨损量分析

从图 ４ （ａ） 中可以看出， 磨损量随电流的增大

而增大， 由于电流越大电弧放电越强， 电弧侵蚀越严

重， 所以磨损量随电流的增大而增大， 这与图 ３ （ａ）
中的电弧能量随电流的变化趋势一致。 试验表明电弧

能量的大小将直接影响碳滑板电气磨损量的大小， 这

与其他学者的研究是一致的［１２－１３］， 并且胡艳等人［１４］

通过偏最小二乘法预测电弧能量对碳滑板磨损量的影

响最大， 两者呈正相关。

图 ４　 滑板磨损量的变化曲线

Ｆｉｇ ４　 Ｖａｒｉａｔｉｏｎ ｏｆ ｗｅａｒ ｖｏｌｕｍｅ ｏｆ ｃａｒｂｏｎ ｓｔｒｉｐ ｗｉｔｈ ｃｕｒｒｅｎｔ
（ａ） ａｎｄ ｃｏｎｔａｃｔ ｐｒｅｓｓｕｒｅ （ｂ）

从图 ４ （ｂ） 可以看出， 当接触压力为自变量时

磨损量随着接触压力的增加而减小， 这与图 ３ （ｂ）
中电弧能量随接触压力的增大呈先增加后减小的趋势

不一样。 当接触压力为 ６０ Ｎ 时， 由于短弧放电电弧

容易熄灭， 所以电弧能量较 ８０ Ｎ 时要低， 但接触不

稳定、 接触电阻大、 放电频率高， 接触微凸体大多以

熔融飞溅、 汽化的方式被侵蚀， 这可能就是导致在

６０ Ｎ 时电弧能量较小而磨损量大的原因。
当接触压力增加时弓网间的机械磨损加剧， 电气

磨损得到抑制， 磨损量呈 Ｕ 字形变化， 最佳接触压

力为 ９０ Ｎ［１５］。 图 ４ （ｂ） 中磨损量一直随着接触压力

增大而减小， 可能是由于在低压大电流的载流条件下

短弧放电面积大、 电弧能量高、 能量释放快， 电气磨

损的作用一直大于机械磨损。
２􀆰 ４　 试验现象和表面形貌分析

弓网间的放电形式主要以电弧放电和火花放电 ２
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种放电形式为主［１６］。 因试验在低电压大电流的试验

工况下， 接触线与碳滑块之间主要以短弧放电为主，
接触区一直处于较为稳定的电弧燃烧状态， 电流越大

电弧燃烧越强烈， 并伴有熔融物质飞出， 基本上没有

爆炸式的电火花产生。 试验中由于电流较大， 因此即

使在低速、 较大的接触压力条件下， 接触线与碳滑块

间未出现接触不稳定或离线状态， 接触区也始终处于

短弧放电， 这可能是由于摩擦副的焦耳热 ＩＲ２ 集中供

热使摩擦副间的接触微凸体瞬间熔融或汽化， 形成金

属气相电弧进而形成电弧放电［１７］。
试验后用光学显微镜和扫描电镜分析观察不同工

况下碳滑块的磨损形貌， 结果如图 ５ 所示， 可以看

出， 碳滑块的磨损表面主要有电弧烧蚀坑、 剥离坑和

裂纹， 隐约可见机械沟犁和塑性变形。 图 ５ （ ａ） 为

５０ 倍电镜下碳滑块的表面形貌图， 其中黑色区域为

摩擦接触区， 亮白色区域则是被熔融物覆盖的烧蚀坑

和剥离坑。 图 ５ （ｂ） 和 ５ （ｃ） 为放大 ２００ 倍的扫描

电镜图， 可以观察到剥离坑一般要比烧蚀坑深， 并且

剥离坑周边一般都伴随有裂纹扩展， 而烧蚀坑周边一

般都带有塑性变形和黏着磨损。 试验采用的碳滑块的

脆性比较差， 随着电流的升高， 碳滑块的温升急剧上

升， 剥离坑和裂纹也随着增多， 当碳滑块温升达到

５００ ℃以上时甚至可能出现热崩和断裂的情况。 由于

大电流电弧的放电能量大、 温度高， 接触微凸体极易

被熔融、 汽化， 因此碳滑块表面的机械沟犁磨痕不是

很明显， 在图 ５ （ａ）、 （ｄ） 所示的低倍数电镜图中只

隐约可见。

图 ５　 不同工况下碳滑块的表面磨损形貌特征

Ｆｉｇ ５　 Ｔｈｅ ｗｅａｒ ｓｕｒｆａｃｅ ｍｏｒｐｈｏｌｏｇｙ ｃｈａｒａｃｔｅｒｉｓｔｉｃｓ ｏｆ ｃａｒｂｏｎ
ｓｔｒｉｐ ｕｎｄｅｒ ｄｉｆｆｅｒｅｎｔ ｃｏｎｄｉｔｉｏｎｓ

图 ６ 示出了 ５０ 倍光镜下接触压力 Ｆｎ ＝ １００ Ｎ， 速

度 ｖ＝ １５０ ｋｍ ／ ｈ， 电流分别为 ２００ ～ ５００ Ａ 时碳滑块被

电弧侵蚀的形貌图， 可以明显地看出随着电流的增大

碳滑块烧蚀得越严重， 表面凸峰越多， 从而进一步加

强了电弧的侵蚀， 如此恶性循环。 由于低压大电流产

生的短弧放电其放电面积大、 输出能量快， 接触区的

对偶微凸体被瞬间熔融汽化。 从图 ７ 所示的 ５００ 倍的

光镜图中， 可以明显地看到接触线的铜转移到碳滑块

上和凝固的铜颗粒散落在烧蚀坑里。

图 ６　 不同工况下碳滑块的电弧烧蚀形貌

Ｆｉｇ ６　 Ｔｈｅ ａｒｃ ａｂｌａｔｉｏｎ ｗｅａｒ ｓｕｒｆａｃｅ ｏｆ ｃａｒｂｏｎ ｓｔｒｉｐ ｕｎｄｅｒ
ｄｉｆｆｅｒｅｎｔ ｃｏｎｄｉｔｉｏｎｓ

图 ７　 接触线的材料转移

Ｆｉｇ ７　 Ｍａｔｅｒｉａｌ ｔｒａｎｓｆｅｒ ｏｆ Ｃｕ⁃Ａｇ ａｌｌｏｙ ｃｏｎｔａｃｔ ｗｉｒｅ

３　 结论

（１） 在低压大电流的载流条件下接触线和碳滑

块间主要以短弧放电为主， 电流越大电弧放电的燃弧

越激烈， 基本没有爆炸式的电火花产生。 碳滑块磨损

面主要为电弧烧蚀坑、 剥离坑和裂纹， 隐约可见机械

沟犁和塑性变形。
（２） 弓网间的电弧能量随着电流的增大而急剧

上升， 随接触压力的增大呈先增大后减小的趋势； 摩
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擦因数随着电流的增大先增加后减小； 碳滑板的磨损

量随着电流的增大而增大， 随接触压力的增大而减

小， 在低压大电流试验工况下电气磨损的作用大于机

械磨损。
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摘要： 为探究载流摩擦磨损过程中摩擦副磨损表面形貌与电弧的相互作用关系， 在 ＨＳＴ⁃１００ 高速载流摩擦磨损试

验机上以铜 ／铬青铜为摩擦副进行载流摩擦磨损试验。 用三维形貌仪测量磨损表面粗糙度， 并通过扫描电子显微镜分

析试验后销试样表面形貌。 结果表明： 起始表面粗糙度在磨损初期对电弧能量、 摩擦因数有影响， 在磨损中后期其影

响并不显著； 表面粗糙度与燃弧率有一定的正相关性， 表面粗糙度较大时， 燃弧率与电弧能量较大， 表面粗糙度降

低， 燃弧率与电弧能量也随之降低； 质量磨损率呈现 “Ｕ” 形变化， 摩擦因数则先降低后升高； 磨损初期， 磨损机制

主要是黏着磨损， 没有明显的电弧侵蚀作用， 磨损中后期， 电弧侵蚀越发严重， 出现电弧烧蚀坑， 并造成熔融堆积。
关键词： 表面粗糙度； 电弧能量； 磨损表面形貌； 载流摩擦磨损
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ｃｒｅａｓｅ ｏｆ ｓｕｒｆａｃｅ ｒｏｕｇｈｎｅｓｓ．Ｉｎ ｔｈｅ ｐｒｏｃｅｓｓ ｏｆ ｆｒｉｃｔｉｏｎ ａｎｄ ｗｅａｒ，ｔｈｅ ｃｈａｎｇｅ ｏｆ ｗｅａｒ ｒａｔｅ ｐｒｅｓｅｎｔｓ ‘Ｕ’ ｓｈａｐｅ ｗｈｉｌｅ ｆｒｉｃｔｉｏｎ
ｃｏｅｆｆｉｃｉｅｎｔ ｅｘｐｅｒｉｅｎｃｅｓ ｔｈｅ ｐｒｏｃｅｓｓ ｏｆ ｄｅｓｃｅｎｄｉｎｇ ｆｉｒｓｔ ａｎｄ ｔｈｅｎ ａｓｃｅｎｄｉｎｇ．Ｔｈｅ ａｒｃ ｅｒｏｓｉｏｎ ｉｓ ｎｏｔ ｏｂｖｉｏｕｓ ａｔ ｐｒｉｍａｒｙ ｓｔａｇｅ ｏｆ
ｗｅａｒ ａｎｄ ｔｈｅ ｗｅａｒ ｍｅｃｈａｎｉｓｍ ｉｓ ｍａｉｎｌｙ ａｄｈｅｓｉｏｎ ｗｅａｒ，ｂｕｔ ｉｎ ｔｈｅ ｍｉｄ ａｎｄ ｌａｔｅ ｓｔａｇｅ ｏｆ ｗｅａｒ，ａｒｃ ｅｒｏｓｉｏｎ ｉｓ ｉｎｃｒｅａｓｉｎｇｌｙ ｓｅ⁃
ｒｉｏｕｓ，ｒｅｓｕｌｔｉｎｇ ｉｎ ａｒｃ ａｂｌａｔｉｏｎ ｃｒａｔｅｒｓ ａｎｄ ｆｕｓｅｄ ｄｅｐｏｓｉｔｉｏｎ．

Ｋｅｙｗｏｒｄｓ：ｓｕｒｆａｃｅ ｒｏｕｇｈｎｅｓｓ；ａｒｃ ｅｎｅｒｇｙ；ｗｏｒｎ ｓｕｒｆａｃｅ ｍｏｒｐｈｏｌｏｇｙ；ｆｒｉｃｔｉｏｎ ａｎｄ ｗｅａｒ ｕｎｄｅｒ ｅｌｅｃｔｒｉｃ ｃｕｒｒｅｎｔ

　 近年来， 随着我国科学技术以及工业的迅猛发 展， 中国铁路电气化水平已经达到世界领先［１］。 然

而， 列车运行速度越高， 接触网和受电弓之间离线频

率越大， 产生离线电弧的频率也越大［２］。 电弧的产生

不仅会恶化受流状态， 而且会加速并加重材料的磨

损， 甚至威胁列车的运行安全［３］， 因此为国内外学者

所关注。 相关研究表明， 影响电弧的因素很多， 如电

流、 速度、 表面粗糙度、 摩擦副的材料、 法向压力

等， 而且电弧对受电弓和接触材料的作用也是复杂多

变的［４］。 材料磨损表面可以直接反映出电弧的侵蚀作



用， 而电弧侵蚀又会改变材料磨损表面［５］。 在摩擦磨

损过程中， 摩擦表面与电弧都在不断地发生变化， 它

们之间也存在相互作用关系， 进行材料表面形貌与电

弧相互关系研究可为减小电弧能量、 抑制电弧产生及

合理设计材料表面提供基础理论依据。 然而由于电弧

及材料表面实时动态检测的困难， 目前国内外在这方

面的研究较少。
由于无法在摩擦过程中连续测得表面粗糙度、 质

量磨损的变化， 因而需要将连续问题离散化， 在其他

条件相同的情况下， 使试样磨损时间不同。 本文作者

在 ＨＳＴ１００ 高速载流摩擦磨损试验机上以铜 ／ 铬青铜

为摩擦副进行试验， 分析不同磨损时间内电弧能量、
燃弧率与表面粗糙度、 质量磨损率、 摩擦因数的关

系， 探究载流摩擦磨损过程中摩擦表面和电弧的相互

作用关系。
１　 试验部分

１􀆰 １　 试验设备及参数

试验设备为自主研制的 ＨＳＴ⁃１００ 高速载流摩擦磨

损试验机， 结构如图 １ 所示。 此试验机是销盘式摩擦

磨损试验机， 其数据采集系统能够同时采集电流、 电

压、 速度、 扭矩和正压力等参数。 其中 ＮＣ⁃２Ａ 扭矩

测量仪可以测量速度和扭矩， 恒流源自带的传感器能

够测量电流和电压， 并通过 ＲＳ⁃２３２ 传输到上位机，
将电信号同步输出到装有数据采集系统的电脑中， 实

时记录电流、 电压、 速度、 扭矩和正压力的瞬时值。
试验使用的销试样为纯铜， 尺寸为 ϕ１０ ｍｍ×２５ ｍｍ，
盘试样材料为铬青铜， 尺寸为 ϕ１８０ ｍｍ×１５ ｍｍ。

图 １　 ＨＳＴ⁃１００ 高速载流试验机基本结构

Ｆｉｇ １　 Ｂａｓｉｃ ｓｔｒｕｃｔｕｒｅ ｏｆ ＨＳＴ⁃１００ ｈｉｇｈ⁃ｓｐｅｅｄ ｃｕｒｒｅｎｔ⁃ｃａｒｒｙｉｎｇ
ｔｅｓｔ ｍａｃｈｉｎｅ

试验前在摩擦盘上分别夹装 ２４０＃、 １ ０００＃砂纸，
在低速下预磨销试样 １０～ ２０ ｓ， 以获得起始粗糙度不

同的 ２ 组试样。 试验时电流、 速度、 载荷分别为 ５０
Ａ、 １０ ｍ ／ ｓ、 ７０ Ｎ， 每组试样磨损时间分别为 ３、 ６、

９、．．．、 ２７、 ３０、 ３５、 ４０ ｓ， 进行多组试验， 分别检测

不同磨损时段的扭矩、 压力等数据， 对相应数据取平

均值。 并用 ＪＳＭ⁃５６１０ＬＶ 型扫描电子显微镜观察销试

样的磨损表面形貌。
１􀆰 ２　 表面粗糙度的测定

摩擦表面粗糙度由三维表面轮廓仪测定， 用表面

算术平均偏差 Ｓａ 表征。 Ｓａ 与二维 Ｒａ 相同， 用以表示

测量范围内， 摩擦表面高于或低于中性面的偏差绝对

值， 并给出如下定义：

Ｓａ ＝
１
ＭＮ

∑
Ｎ

ｊ＝ １
∑
Ｍ

ｉ＝ １
η（Ｘ ｉ，Ｙ ｊ） （１）

式中： Ｓａ 为表面算术平均偏差， μｍ； Ｍ、 Ｎ 为 Ｘ、 Ｙ
方向上的测量点数； η （Ｘ ｉ， Ｙ ｊ） 为测量点相对于中

性面的高度。
１􀆰 ３　 质量磨损率及摩擦因数的计算

根据式 （２） 对试验过程中所测得的扭矩值进行

计算， 得到摩擦因数。

μ＝Ｎ
×１ ０００
ＦＬ

（２）

式中： μ 为摩擦因数； Ｎ 为摩擦扭矩， Ｎ· ｍ； Ｆ 为

试验中施加在销试样上的平均压力， Ｎ； Ｌ 为销试样

的中心距， Ｌ＝ １６０ ｍｍ。
每次试验前后销试样的质量由精度为 ０􀆰 １ ｍｇ 的

ＢＳ２１０Ｓ 电子分析天平称得， 然后计算出销试样试验

前后的质量损失。 磨损率的计算见式 （３）。

Ｗ ＝ Δｗ × １ ０００
ｖｔ

（３）

式中： Ｗ 为磨损率， ｍｇ ／ ｍ； Δｗ 为试样质量损失， ｇ；
ｖ 为滑动摩擦速度， ｍ ／ ｓ； ｔ 为磨损时间， ｓ。
１􀆰 ４　 电弧能量及燃弧率的计算

电弧能量与电弧产生时销－盘之间的电流、 电压

和电弧燃烧的时间密切相关， 用式 （４） 计算电弧

能量。

Ｅ ＝ ∑
ｎ

ｉ ＝ １
（ＵＩΔｔ） （４）

式中： Ｅ 为电弧能量， Ｊ； Ｕ 为单次离线时， 销－盘间

的电压， Ｖ； Ｉ 为单次离线时， 流经销－盘试样之间的

电流， Ａ； Δｔ 为单次离线时长， ｓ。
电弧燃弧率用来衡量试验过程中电弧产生的概

率， 其大小为电弧燃烧的总时间与摩擦试验总时间的

比值， 可由式 （５） 进行计算。

Ｋ ＝ ｔ
ｔＴ

× １００％ （５）

式中： Ｋ 为电弧燃弧率，％； ｔ 为一次试验中的电弧燃

弧总时间， ｓ； ｔＴ 为一次试验的总时间， ｓ。
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２　 实验结果及分析

２􀆰 １　 起始表面粗糙度与电弧的关系

图 ２ 示出了不同起始表面粗糙度下， 电弧能量、
摩擦因数随磨损时间变化的趋势。 可以看出， 在磨损

初期， 较低的起始表面粗糙度相对应的电弧能量、 摩

擦因数也较低， 而在磨损中后期其影响并不显著。 这

主要是由于纯铜材料的硬度较低、 耐磨性较差， 初始

表面很快会被新的摩擦表面取代［６］， 因此起始表面粗

糙度对摩擦因数、 电弧能量的影响在磨损初期比较

明显。

图 ２　 不同起始表面粗糙度下， 电弧能量

（ａ）、 摩擦因数 （ｂ） 随磨损时间变化的趋势

Ｆｉｇ ２　 Ｔｈｅ ｖａｒｉａｔｉｏｎ ｏｆ ａｒｃ ｅｎｅｒｇｙ （ａ） ａｎｄ ｆｒｉｃｔｉｏｎ ｃｏｅｆｆｉｃｉｅｎｔ
（ｂ） ｗｉｔｈ ｗｅａｒ ｔｉｍｅ ｕｎｄｅｒ ｄｉｆｆｅｒｅｎｔ ｉｎｉｔｉａｌ
ｓｕｒｆａｃｅ ｒｏｕｇｈｎｅｓｓ

在摩擦磨损过程中， 摩擦因数先降低后增大， 如

图 ２ （ｂ） 所示。 这主要是因为， 随着磨损时间的增

加， 摩擦表面产生的电弧热与电阻热增多， 导致销试

样接触表面发生软化、 熔融， 表面微凸峰间的接触阻

力变小， 剪切抗力降低［７－８］， 所以摩擦因数降低。 而

后， 由于电弧侵蚀加剧， 表面粗糙度升高， 因而摩擦

因数随之升高。
２􀆰 ２　 表面粗糙度与电弧燃弧率、 电弧能量的关系

对 １ ０００＃砂纸打磨试样中每个时间间隔内的表面

粗糙度、 燃弧率、 电弧能量分别进行计算分析， 得出

摩擦磨损过程中， 表面粗糙度与电弧燃弧率、 电弧能

量的关系如图 ３ 所示。 经计算， 表面粗糙度与燃弧率

的相关系数 ｒ ＝ ０􀆰 ５１６ ８， 即两者有一定的正相关性。
当表面粗糙度较大时， 接触凸峰较多， 放电间隙也较

多， 容易起弧， 且多为长时电弧［９］， 因此燃弧率、 电

弧能量较大； 而当电弧产生的热量与摩擦产生的热量

使接触表面微凸峰熔融时， 加上剪切力的作用， 摩擦

表面变得平滑［１０］， 粗糙度降低， 燃弧率、 电弧能量

也随之降低。 而表面粗糙度降低到一定程度时， 由于

接触面之间的分子吸附力增大， 因此易出现表面分子

黏合的表面咬焊现象［１１］。 随着相对滑动的发生， 局

部咬焊的表面会被撕裂， 而接触粗糙峰减少， 它们承

担的电通量则加大， 粗糙峰实际接触时的瞬时温度升

高， 加剧了黏着熔焊作用， 导致表面质量严重下降、
接触状态变差而引起严重的电弧现象［１２－１３］， 因而燃

弧率、 电弧能量均有所升高， 如图 ３ 所示。

图 ３　 表面粗糙度与电弧燃弧率 （ａ）、 电弧能量 （ｂ） 的关系

Ｆｉｇ ３　 Ｔｈｅ ｒｅｌａｔｉｏｎｓｈｉｐ ｂｅｔｗｅｅｎ ｓｕｒｆａｃｅ ｒｏｕｇｈｎｅｓｓ ａｎｄ ａｒｃ ｂｕｒｎｉｎｇ
ｒａｔｅ （ａ） ａｎｄ ａｒｃ ｅｎｅｒｇｙ （ｂ）

２􀆰 ３　 电弧能量与质量磨损率、 摩擦因数的关系

摩擦磨损过程中， 电弧能量与质量磨损率、 摩擦

因数的关系如图 ４ 所示。 整个摩擦磨损过程中， 质量

磨损率呈 “Ｕ” 形变化， 摩擦因数则先降低后升高。
在磨损初期 （０～１２ ｓ）， 由于表面状态， 电弧发生概

率高［１３］， 电弧能量大。 此时电弧能量主要是使摩擦
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表面微凸峰熔融， 并未造成严重的电弧侵蚀， 因而

摩擦因数降低。 这个阶段的质量损失主要是由黏着磨

损引起的材料转移 （由销试样表面转移到盘试样表

面） 造成的［１４］， 因此质量磨损率逐渐升高。 磨损中

期 （１２～ ２７ ｓ） 为稳定磨损阶段， 表面粗糙度较低，
电弧能量较小， 此时摩擦因数显著下降， 质量磨损率

也明显降低。 磨损后期 （２７ ～ ４０ ｓ）， 由于表面质量

变差， 电弧能量大幅升高， 摩擦因数、 质量磨损率也

随之增大。 此阶段的质量损失主要是由电弧侵蚀造

成的。

图 ４　 电弧能量与质量磨损率 （ａ）、 摩擦因数 （ｂ） 的关系

Ｆｉｇ ４　 Ｔｈｅ ｒｅｌａｔｉｏｎｓｈｉｐ ｂｅｔｗｅｅｎ ａｒｃ ｅｎｅｒｇｙ ａｎｄ ｗｅａｒ ｒａｔｅ
（ａ） ａｎｄ ｆｒｉｃｔｉｏｎ ｃｏｅｆｆｉｃｉｅｎｔ （ｂ）

不同磨损时间下销试样的表面形貌如图 ５ 所示，
整个摩擦磨损过程中磨损机制也在不断变化［１５］。 磨

损初期， 电弧侵蚀作用并不明显， 磨损机制主要为黏

着磨损， 如图 ５ （ａ） 所示， 可见摩擦表面有明显的

层状黏着。 磨损中期， 出现轻微电弧侵蚀， 表面微凸

峰熔融， 在剪切力的作用下， 表面变得光滑， 如图 ５
（ｂ）、 （ｃ） 所示， 磨损机制主要为黏着磨损并伴有轻

微的电弧侵蚀。 磨损后期， 电弧侵蚀越发严重， 摩擦

表面出现电弧烧蚀坑 （如图 ５ （ｄ） 所示）， 加之黏

着作用， 表面撕裂成为大颗粒磨屑并脱落， 造成严重

的质量损失。

图 ５　 销试样不同磨损时间的 ＳＥＭ 形貌

Ｆｉｇ ５　 ＳＥＭ ｍｏｒｐｈｏｌｏｇｙ ｏｆ ｐｉｎ ｓａｍｐｌｅｓ ｗｉｔｈ ｄｉｆｆｅｒｅｎｔ ｗｅａｒ ｔｉｍｅ

３　 结论

（１） 起始表面粗糙度在磨损初期对电弧能量、
摩擦因数有影响， 在磨损中后期其影响并不显著。 在

摩擦磨损过程中， 摩擦因数先降低后增大。
（２） 表面粗糙度与燃弧率有一定的正相关性。

表面粗糙度较大时， 燃弧率、 电弧能量较大； 表面粗

糙度降低， 燃弧率、 电弧能量也随之降低。
（３） 整个摩擦磨损过程中， 质量磨损率呈 “Ｕ”

形变化， 摩擦因数则先降低后升高。 磨损初期， 质量

磨损率升高， 摩擦因数降低， 磨损机制主要为黏着磨

损； 磨损中期， 质量磨损率、 摩擦因数均降低， 黏着

磨损以及轻微的电弧侵蚀为主要的磨损机制； 磨损后

期， 质量磨损率、 摩擦因数大幅升高， 磨损机制主要

为严重的电弧侵蚀以及黏着磨损。
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摘要： ＰＴＦＥ 基三层滑动轴承复合材料与不同材料组成的摩擦副有着不同的摩擦学特性， 研究这些摩擦副的摩擦

学特性， 对于优化摩擦副配副材料具有重要的实用价值。 研究 ＰＴＦＥ 基三层复合材料与钢铁材料、 有色金属以及聚合

物材料进行配副时的摩擦磨损性能， 通过扫描电镜观察磨损表面的微观形貌， 分析不同摩擦副的摩擦磨损机制， 并给

出摩擦副配副的优选结果。 结果表明： ＰＴＦＥ 基三层滑动轴承材料与钢铁材料以及聚合物材料配副时， 其磨损机制为

剥层磨损， 摩擦学性能较好； 而与有色金属配副时， 其磨损机制为黏着磨损， 摩擦学性能较差。
关键词： ＰＴＦＥ； 三层滑动轴承材料； 配副材料； 摩擦磨损
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Ｋｅｙｗｏｒｄｓ：ＰＴＦＥ；ｔｈｒｅｅ⁃ｌａｙｅｒ ｓｌｉｄｉｎｇ ｂｅａｒｉｎｇ ｍａｔｅｒｉａｌ；ｃｏｕｐｌｅｄ ｍａｔｅｒｉａｌ；ｆｒｉｃｔｉｏｎ ａｎｄ ｗｅａｒ

　 三层滑动轴承材料由钢背、 铜粉层和表面聚合物

复合材料层 ３ 部分构成。 聚四氟乙烯 （ＰＴＦＥ） 基复

合材料与不同材料配副在无油润滑或供油困难的应用

场合下显示出了优异的摩擦磨损性能［１－２］， 因此在工

程机械、 交通工具、 仪器仪表、 轻纺食品、 医疗器

械、 航空航天等领域得到越来越广泛的应用［３－５］。
ＰＴＦＥ 基复合材料可与不同材料进行配副用于轴套、
导套以及端面摩擦副， 但是其与不同材料组成的摩擦

副有着不同的摩擦学特性［６－７］， 因此优化摩擦副配副

材料具有重要的实用价值。 通过研究发现， 三层复合

材料是一种优秀的自润滑轴承材料［８－１０］。 本文作者以

钢背、 铜粉层和表面聚合物复合材料层 ３ 部分构成的

三层滑动轴承材料为例， 选用 ３ 类 ６ 种不同材料与其

配副， 研究了其摩擦磨损性能， 并分别讨论了不同摩

擦副的摩擦磨损机制， 并给出了摩擦副配副的优选结

果， 这对于 ＰＴＦＥ 基三层滑动轴承材料的工程应用有

一定的借鉴和指导意义。
１　 试验部分

将三层复合材料按国家标准 ＧＢ ３９６０⁃８３ 剪裁成

３０ ｍｍ×７ ｍｍ×２ ｍｍ 的长条装试样， 对偶材料为 ３ 类

６ 种， 分别为钢铁材料 （４５＃ 钢、 铸铁）、 有色金属

（铝合金、 黄铜） 以及聚合物材料 （高密度聚乙烯

ＨＤＰＥ、 尼龙） 制成的圆环 （外径 ４０ ｍｍ）。
在室温、 干摩擦条件下， 用 ＭＭ⁃２００ 摩擦磨损试

验机进行试验， 图 １ 示出了摩擦副接触形式。 每次试



验前， 将复合材料及对偶件的表面用丙酮棉球擦拭干

净， 并在空气中晾干。 试验条件为： 径向加载 ２００
Ｎ， 主轴转速 ２００ ｒ ／ ｍｉｎ， 摩擦磨损试验时间 ６０ ｍｉｎ。

试验后用工具显微镜测量磨痕两边的读数差值测

出磨痕宽度， 用于磨损量的计算。 通过处理摩擦力矩

的动态曲线， 得到摩擦因数的动态曲线。 通过扫描电

镜观察磨损表面的微观形貌， 分析了不同摩擦副的磨

损机制。

图 １　 试验机摩擦副接触形式

Ｆｌｇ １　 Ｆｒｉｃｔｉｏｎ ｐａｉｒ ｃｏｎｔａｃｔ ｆｏｒｍ ｏｆ ｔｅｓｔｉｎｇ ｍａｃｈｉｎｅ

２　 结果与分析

２􀆰 １　 摩擦磨损试验结果

ＰＴＦＥ 基三层复合材料与 ３ 类 ６ 种不同材料配副

后摩擦因数变化结果列图 ２ 中， 磨痕宽度见表 １。
可见， ＰＴＦＥ 基三层复合材料与 ３ 类 ６ 种材料进

行配副时摩擦因数变化各有不同：
（１） 在与钢铁材料配副时， 摩擦因数整体比较

稳定， 特别是与 ４５＃钢配副时， 摩擦因数在经过 ６ ｍｉｎ
的下降后基本保持不变， 而与铸铁材料配副时虽然摩

擦因数有略微的上升和波动， 但是整体幅度较小。
（２） 在与聚合物材料配副时摩擦因数存在较大

的差别， 与 ＨＤＰＥ 配副时摩擦因数波动比较大， 但是

平均值维持在 ０􀆰 １２５ 左右， 而与尼龙配副时摩擦因数

在前期达到 ０􀆰 １５ 后保持不变至试验结束。
（３） 在与有色金属配副时， 因为 ＰＴＦＥ 基三层复

合材料与有色金属属于同类材料， 而且铝合金和黄铜

材质较软， 所以在摩擦过程中会发生严重的黏着磨

损， 这就导致摩擦因数在经过一段平稳期后出现了大

幅的无规律波动。

图 ２　 ＰＴＦＥ 基三层复合材料与不同配副材料的摩擦因数曲线

Ｆｉｇ ２　 Ｆｒｉｃｔｉｏｎ ｃｏｅｆｆｉｃｉｅｎｔ ｃｕｒｖｅｓ ｏｆ ｔｈｅ ｆｒｉｃｔｉｏｎ ｐａｉｒｓ ｃｏｍｐｏｓｅｄ ｏｆ ＰＴＦＥ ｂａｓｅｄ ｔｈｒｅｅ⁃ｌａｙｅｒ ｓｌｉｄｉｎｇ ｂｅａｒｉｎｇ ｃｏｍｐｏｓｉｔｅｓ ｗｉｔｈ
ｄｉｆｆｅｒｅｎｔ ｃｏｕｐｌｅｄ ｍａｔｅｒｉａｌｓ

表 １　 ＰＴＦＥ 基三层复合材料与不同配副材料的磨痕宽度

Ｔａｂｌｅ １　 Ｗｅａｒ ｓｃａｒ ｗｉｄｔｈ ｏｆ ｔｈｅ ｆｒｉｃｔｉｏｎ ｐａｉｒｓ ｃｏｍｐｏｓｅｄ ｏｆ
ＰＴＦＥ ｂａｓｅｄ ｔｈｒｅｅ⁃ｌａｙｅｒ ｓｌｉｄｉｎｇ ｂｅａｒｉｎｇ ｃｏｍｐｏｓｉｔｅｓ
ｗｉｔｈ ｄｉｆｆｅｒｅｎｔ ｃｏｕｐｌｅｄ ｍａｔｅｒｉａｌｓ

配副材料 ４５＃钢 铸铁 ＨＤＰＥ 尼龙 铝合金 黄铜

磨痕宽度

Ｄ ／ ｍｍ
２．３１ ２．１９ ２．６８ ２．８６ ５．４９５ ５．９４

２􀆰 ２　 磨损表面分析

与不同的配对副材料摩擦以后 ＰＴＦＥ 基三层复合

材料磨痕的磨损表面形貌微观照片见图 ３。
根据图 ３、 图 ２ 及表 １， 可知 ＰＴＦＥ 基三层复合材

料与不同配副材料的摩擦磨损机制及配副性能各有

不同：
（１） 在配副材料为钢铁时， 其主要磨损机制为
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剥层磨损 （见图 ３ （ａ）、 （ｂ） ）， 摩擦因数和磨损量

均较小， 并且磨损过程比较平稳， 所以钢铁材料适合

与 ＰＴＦＥ 基三层复合材料配副。
（２） 在配对副材料为聚合物时同样是剥层磨损

（见图 ３ （ｃ）、 （ｄ） ）， 但表现出较大差异。 与 ＨＤＰＥ
材料配副时， 摩擦因数一直处于波动状态， 但磨损量

较小， 比较适合一些特定场合的配副； 而与尼龙配副

时， 摩擦因数平稳且磨损量较小， 适合与 ＰＴＦＥ 基三

层复合材料配副。
（３） 在配对副材料为有色金属时， 其主要磨损

机制为黏着磨损 （见图 ３ （ｅ）、 （ ｆ） ）， 摩擦因数很

大并且有很大波动， 试样磨损严重， 所以有色金属材

料不适合与 ＰＴＦＥ 基三层复合材料配副。

图 ３　 ＰＴＦＥ 基三层复合材料与不同配副材料磨损表面显微照片

Ｆｉｇ ３　 Ｍｉｃｒｏ ｐｈｏｔｏｓ ｏｆ ｔｈｅ ｗｅａｒ ｓｕｒｆａｃｅ ｏｆ ＰＴＦＥ ｂａｓｅｄ ｔｈｒｅｅ ｌａｙｅｒ ｃｏｍｐｏｓｉｔｅ ｍａｔｅｒｉａｌ ｗｉｔｈ ｄｉｆｆｅｒｅｎｔ ｃｏｕｐｌｅｄ ｍａｔｅｒｉａｌｓ （ａ） ｓｌｉｄｉｎｇ ａｇａｉｎｓｔ
４５ ｓｔｅｅｌ； （ｂ） ｓｌｉｄｉｎｇ ａｇａｉｎｓｔ ｃａｓｔ ｉｒｏｎ； （ｃ） ｓｌｉｄｉｎｇ ａｇａｉｎｓｔ ＨＤＰＥ； （ｄ） ｓｌｉｄｉｎｇ ａｇａｉｎｓｔ ｎｙｌｏｎ； （ｅ） ｓｌｉｄｉｎｇ ａｇａｉｎｓｔ ａｌｕｍｉｎｉｕｍ ａｌｌｏｙ；
（ｆ） ｓｌｉｄｉｎｇ ａｇａｉｎｓｔ ｂｒａｓｓ

　 　 通过上述分析， ＰＴＦＥ 基三层复合材料与不同配

副材料摩擦磨损性能的综合评价见表 ２。

表 ２　 ＰＴＦＥ 基三层复合材料与不同配副材料的综合评价
Ｔａｂｌｅ ２　 Ｅｖａｌｕａｔｉｏｎ ｏｆ ｔｈｅ ｔｒｉｂｏｌｏｇｉｃａｌ ｐｒｏｐｅｒｔｉｅｓ ｏｆ ＰＴＦＥ

ｂａｓｅｄ ｔｈｒｅｅ⁃ｌａｙｅｒ ｍａｔｅｒｉａｌｓ ｗｉｔｈ ｄｉｆｆｅｒｅｎｔ
ｃｏｕｐｌｅｄ ｍａｔｅｒｉａｌｓ

配副材料 摩擦因数
摩擦因数

最大振幅

磨损体积

Ｖ ／ ｍｍ３ 综合评价

４５＃钢 ０．１４５ ０．００５ ０．２７３ 优

铸铁 ０．１８ ０．０１ ０．２２９ 良

铝合金 ０．３２ ０．１０ ４．８８ 差

黄铜 ０．２０ ０．０５ ５．９４３ 差

ＨＤＰＥ ０．１２ ０．０３ ０．５６２ 良

纯尼龙 ０．１６４ ０．００２ ０．６８０ 优

由表 ２ 可见， ＰＴＦＥ 基三层复合材料在与钢铁材

料 （４５＃钢、 铸铁） 配副时， 摩擦因数与磨损体积均

较小， 所 以 为 最 佳 配 副 材 料； 在 与 聚 合 物 材 料

（ＨＤＰＥ、 尼龙） 配副时， 摩擦因数较低， 但磨损体

积均稍大， 摩擦学性能优良； 而在与有色金属材料

（铝合金、 黄铜） 配副时， 摩擦因数较大， 同时磨损

体积最大， 所以配副性能最差。
３　 结论

（１） ＰＴＦＥ 基三层复合材料在与钢铁材料 （４５＃

钢、 铸铁） 配副时， 磨损机制为剥层磨损， 其摩擦

因数与磨损体积均较小， 所以为最佳配副材料。
（２） ＰＴＦＥ 基三层复合材料在与聚合物材料

（ＨＤＰＥ、 尼龙） 配副时， 磨损机制为剥层磨损， 其摩

擦因数较低， 但磨损体积均稍大， 摩擦学性能优良。

３６２０１７ 年第 ９ 期 王成龙等： ＰＴＦＥ 基三层滑动轴承材料与不同材料配副时的摩擦学特性



　 　 （３） ＰＴＦＥ 基三层复合材料在与有色金属材料

（铝合金、 黄铜） 配副时， 磨损机制为黏着磨损， 其

摩擦因数较大， 同时磨损体积也最大， 所以配副性能

最差。
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摘要： 计入空穴效应， 运用 Ｆｌｕｅｎｔ 两相流模型分析三油槽滑动轴承湍流状态下的油膜特性， 研究不同进油压力和

润滑油黏度对油膜承载力和气穴的影响。 研究表明： 提高进油压力可以提高轴承的承载力、 减少空穴区域的面积和高

比例的气穴， 从而防止完全空化的发生； 润滑油黏度的增大虽然增加了轴承的承载力， 但也加剧了油膜发散区域的空

穴现象， 并且增加了高比例的气穴比例， 在实际应用中应合理地选择润滑油的黏度。
关键词： 三油槽滑动轴承； 气穴； 湍流； 油膜特性
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　 随着高速滑动轴承的广泛应用， 为了使滑动轴承
能够稳定高效地工作及延长轴承的使用寿命， 不仅要
从其结构上进行分析和改进， 还需要从外界影响因素
上来进行分析研究， 而轴承油膜中的气穴会影响轴承
工作的稳定性和寿命， 因此有必要对油膜中的气穴进
行分析研究。

伴随着计算机和流体力学的迅速发展， 越来越多
的学者开始利用 ＣＦＤ 软件对滑动轴承的油膜特性进
行分析研究［１－４］。 孟凡明等［５］利用 ＣＦＤ 软件研究了气
穴对轴承摩擦性能的影响。 刘豪杰等［６］ 利用 ＦＬＵＥＮＴ
研究了深浅腔动静压滑动轴承的压力场， 并验证了仿

真结果与文献结果的一致性。 同时很多学者研究了气
穴对滑动轴承油膜特性的影响［７－９］。 吉宏斌等［１０］利用
Ｆｌｕｅｎｔ 对椭圆轴承的力学性能进行了研究， 指出计入
气穴的影响对轴承进行分析更加合理。 但目前关于滑
动轴承油膜特性的研究， 大多数学者往往忽略了湍流
情况， 为了更好地研究油膜特性， 就需要考虑湍流状
态下的油膜特性。

张艾萍等［１］对三油槽滑动轴承进行了分析研究，
指出该结构润滑效果好， 抗干扰能力强， 不容易发生
油膜震荡和失稳现象， 保证了机械工作时的稳定性。
但文献 ［１］ 未对三油槽滑动轴承空化区域的气穴成
分进行研究。 本文作者针对三油槽滑动轴承， 利用
Ｆｌｕｅｎｔ 软件考虑湍流情况下的空穴模型对油膜空穴的
组成以及变化情况进行了分析研究。
１　 物理模型
１􀆰 １　 轴承结构及网格划分

三油槽滑动轴承的结构模型及网格划分情况如图



１ 所示， ３ 个直槽均匀分布在轴承的周向上， 润滑油通
过油槽中间的进油口流入轴承， 通过两端部流出， 具

有较好的润滑能力。 研究的三油槽轴承直径 Ｄ＝ １００􀆰 １
ｍｍ， 半径间隙 ｃ＝ ０􀆰 ０３４ ５ ｍｍ， 轴承宽度 Ｂ ＝ １１０ ｍｍ，
油腔包角 α ＝ ８０°， 油腔深度 ｈ ＝ ０􀆰 １２ ｍｍ， 油腔宽度

Ｌ１ ＝９０ ｍｍ， 封油边宽 Ｌ２ ＝ １０ ｍｍ。 润滑油黏度 μ ＝
０􀆰 ００２ Ｐａ·ｓ， 密度 ρ ＝ ８９０ ｋｇ ／ ｍ３， 偏心率 ｅ ＝ ０􀆰 ６， 转

速 ｎ＝２ ０００ ｒ ／ ｍｉｎ， 进油压力 ｐｉｎ ＝ ２０ ｋＰａ， 操作压力为
１０１ ３２５ Ｐａ， 出口压力为 ０， 初始偏位角 β＝４５°。

通过 Ｇａｍｂｉｔ 软件建立三油槽滑动轴承的结构模

型并完成网格的划分。 由于油膜厚度方向尺寸较小，
又是分析的重点， 因此在油膜厚度方向分了 ６ 层， 以

便更好地研究其油膜特性， 网格总数为 ２５４ ６０８。 采

用压力入口和压力出口边界条件； 油膜外壁面设置成
静止壁面 （Ｗａｌｌ）， 油膜最内层壁面设置为旋转壁面

（Ｗａｌｌ）。 两相流的设置： 首相设为液态润滑油， 第

二相设为气体。 通过迭代计算求出轴承水平方向 （Ｘ
向） 的承载力和竖直方向 （Ｙ 向） 的承载力， 使之

满足条件 ＦＸ ／ ＦＹ ＜０􀆰 ００４［１１］， 得出最终平衡位置时的

偏位角。 为了方便分析说明， 图 １ 中的 ３ 个油槽分别

编号为油槽 １、 ２、 ３， 其中 Ｘ 正方向 （右侧） 的油槽

命名为油槽 １， 顺时针方向依次为油槽 ２ 和油槽 ３。

图 １　 三油槽滑动轴承的模型网格

Ｆｉｇ １　 Ｇｒｉｄ ｍｏｄｅｌ ｏｆ ｔｈｒｅｅ ｓｔｒａｉｇｈｔ ｓｌｅｅｖｅ ｂｅａｒｉｎｇｓ

１􀆰 ２　 两相流模型

Ｆｌｕｅｎｔ ６􀆰 ３􀆰 ２６ 提供了 ＶＯＦ、 Ｍｉｘｔｕｒｅ 和 Ｅｕｌｅｒｉａｎ 三

种多相流模型。 其中 ＶＯＦ 模型多用于相互不能混掺

的运动， 所以不适合分析油膜的气穴问题； 而欧拉模
型的稳定性较差， 故采用 Ｍｉｘｔｕｒｅ 混合模型， 其控制
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＋ 􀆟
􀆟ｘ ｉ

［（ μ＋μｋ ） （
􀆟μ ｉ

􀆟ｘ ｊ

＋

􀆟μ ｊ

􀆟ｘ ｉ
）］ （２）

􀆟
􀆟ｔ

（ρＴ）＋
􀆟
􀆟ｘ ｉ

（ρμ ｉＴ）＝
􀆟
􀆟ｘ ｉ

（
ｋ ｔ

ｃｐ
􀆟Ｔ
􀆟ｘ ｉ

）＋ＲＴ （３）

式中： ρ 为混合相的密度； ＲＴ 为流体内的热源以及黏

性热。
１􀆰 ３　 湍流模型

由于标准 ｋ⁃ε 模型适用于完全湍流的情形， 而

ＲＮＧ ｋ⁃ε 湍流模型比标准的 ｋ⁃ε 模型具有更高的精度

和可信度， 所以文中采用 ＲＮＧ ｋ⁃ε 湍流模型。 ＲＮＧ
ｋ⁃ε模型的运输方程如下：

􀆟
􀆟ｔ

（ρｋ） ＋ 􀆟
􀆟ｘ ｉ

（ρｋｕ ｉ） ＝ 􀆟
􀆟ｘ ｊ

［αｋμｅｆｆ
􀆟ｋ
􀆟ｘ ｊ

］ ＋

Ｇｋ ＋ Ｇｂ － ρε － ＹＭ ＋ Ｓｋ （４）
􀆟
􀆟ｔ

（ρε） ＋ 􀆟
􀆟ｘ ｉ

（ρεｕ ｉ） ＝ 􀆟
􀆟ｘ ｊ

［αεｕｅｆｆ
􀆟ε
􀆟ｘ ｊ

］ ＋

Ｃ１ε
ε
ｋ
（Ｇｋ ＋ Ｃ３εＧｂ） － Ｃ２ερ

ε２

ｋ
－ Ｒε ＋ Ｓε （５）

式中： Ｇｋ 表示由层流速度梯度而产生的湍流动能项；
Ｇｂ 是由浮力产生的湍流能项； ＹＭ 表示在可压缩流动

中， 湍流脉动碰到全局流程中对耗散率的贡献项；
Ｃ１、 Ｃ２、 Ｃ３ 是常量； αｋ 和 αε 是 ｋ 方程和 ε 方程的湍

流 Ｐｒａｎｄｔｌ 数； Ｓｋ 和 Ｓε 是用户自定义的湍流能项和湍

流耗散源项。
２　 计算结果与分析

２􀆰 １　 进油压力的影响

图 ２ 为不同进油压力时的油膜气穴云图。 可以看

出： 随着进油压力的增加， 油膜中的空穴区域面积逐
渐减小。 例如： 当进油压力为 １００ ｋＰａ 时， 在油膜圆

周方向出现了 ３ 个空穴区域； 当进油压力增加到 ４００
ｋＰａ， 油槽 １ 附近的空穴区域消失， 而油槽 ２ 和油槽

３ 附近的空穴区域的面积也逐渐减小； 当进油压力继

续增加到 １ ０００ ｋＰａ 时， 油槽 ２ 附近的空穴区域消失，
此时仅剩油槽 ３ 附近有少量空穴区域。 由此可见， 进
油压力的增加减少了空穴区域的面积和形状大小， 保

证了供油的连续性， 有利于提高轴承的润滑质量。

图 ２　 不同进油压力时的油膜气穴云图

Ｆｉｇ ２　 Ｔｈｅ ｏｉｌ ｆｉｌｍ ａｉｒ⁃ｐｏｃｋｅｔ ｃｌｏｕｄ ｏｆ ｄｉｆｆｅｒｅｎｔ ｉｎｌｅｔ ｐｒｅｓｓｕｒｅｓ

６６ 润滑与密封 第 ４２ 卷



图 ３ （ａ） 示出了进油压力对不同体积分数的气

穴所占比例的影响。 可以看出， 将油膜空穴区域的气

穴按照体积分数分成 ４ 个不同类型 ０ ～ ０􀆰 ２３、 ０􀆰 ２３ ～
０􀆰 ４５、 ０􀆰 ４５～０􀆰 ６８ 和 ０􀆰 ６８ ～ １􀆰 ０， 油膜空穴区域的气

穴绝大部分都是以 ０ ～ ０􀆰 ２３ 的小比例和 ０􀆰 ６８ ～ １􀆰 ０ 的

高比例的气穴形式存在于油膜空穴区域。 对于整个空

穴区域的气体来说， ０ ～ ０􀆰 ２３ 的小比例的气体分数占

到整个气体体积的 ７０％以上， 这与文献 ［７］ 的结果

相吻合； 随着进油压力的增加， 空穴区域的小体积比

例分数的空穴数量逐渐增加， 而 ０􀆰 ６８ ～ １􀆰 ０ 的高比例

分数的空穴数量却逐渐减少， 正如图 ２ 所示的高比例

体积分数空穴形状逐渐减少， 而体积分数处于中间的

空穴数量也有所减少， 只是比例较小变化不是很明

显。 由此可见进油压力的增加可以减少油膜中大比例

体积分数的空穴数量， 防止完全空化现象的发生。

图 ３　 进油压力对油膜特性的影响

Ｆｉｇ ３　 Ｔｈｅ ｉｎｆｌｕｅｎｃｅ ｏｆ ｉｎｌｅｔ ｐｒｅｓｓｕｒｅ ｏｎ ｏｉｌ ｆｉｌｍ ｐｒｏｐｅｒｔｉｅｓ （ａ） ｔｈｅ ｐｒｏｐｏｒｔｉｏｎ ｏｆ ｇａｓ ｗｉｔｈ ｄｉｆｆｅｒｅｎｔ ｖｏｌｕｍｅ ｆｒａｃｔｉｏｎ； （ｂ） ｍａｘｉｍｕｍ
ｏｉｌ ｆｉｌｍ ｐｒｅｓｓｕｒｅ； （ｃ） ｂｅａｒｉｎｇ ｃａｐａｃｉｔｙ

　 　 图 ３ （ｂ）、 （ｃ） 示出了进油压力对油膜静压力和

承载力的影响。 可以看出， 随着进油压力的增加， 油

膜静压力和承载力皆呈现不同程度的增长趋势， 与图

２ 中气穴的变化趋势恰恰相反。 例如： 当进油压力从

０ 增加到 １００ ｋＰａ 时， 油膜静压力从 ４􀆰 ０４ ＭＰａ 增加到

４􀆰 ０８ ＭＰａ， 承载力从 １４􀆰 １３３ ｋＮ 增加到 １４􀆰 １７５ ｋＮ，
增加量分别为 ０􀆰 ９９％和 ０􀆰 ２９７％， 增加幅度较小； 而

当进油压力从 １００ ｋＰａ 增加到 ２ ０００ ｋＰａ 时， 油膜静

压力从 ４􀆰 ０８ ＭＰａ 增加到 ５􀆰 ３６ ＭＰａ， 承载力从 １４􀆰 １７５
ｋＮ 增加到 １７􀆰 ４０７ ｋＮ， 增加量为 ３１􀆰 ３７％和 ２２􀆰 ８％，
增加幅度较大。 由此可以看出， 较大的进油压力更有

利于气穴的减少， 从而有利于承载力的增加。
由表 １ 可以更加清晰地看出， 随着进油压力的增

加， 油膜中的空穴数量呈现减少趋势， 而由图 ３ （ａ）
可知， 随着进油压力的增加， 只有 ０ ～ ０􀆰 ２３ 的气穴数

量在增加， 而处于 ０􀆰 ６８～１􀆰 ０ 的气穴数量呈现减少趋

势， 因此减少的空穴数量中高比例体积分数的气穴占

据了较大的比例， 符合图 ２ 中空穴区域的变化； 随着

进油压力的增加， 空穴区域的面积和体积皆减小， 正

如云图 ２ 所示， 空穴区域个数由 ３ 个减少至 １ 个， 且

面积和形状有明显的减少； 由于油膜总面积和总体积

不变， 空穴区域的面积和体积的减小导致空化区面积

和体积所占的比例也相应地减小。

表 １　 空化区的相关参数

Ｔａｂｌｅ １　 Ｒｅｌｅｖａｎｔ ｐａｒａｍｅｔｅｒｓ ｏｆ ｃａｖｉｔａｔｉｏｎ ｚｏｎｅ

进油压力

ｐ ｉｎ ／ ｋＰａ
空穴

数量

空化面

积 Ａ ／ ｍ２

空化面

积 ／ 油膜

面积 ｙ１ ／ ％

空穴体积

Ｖ ／ ｍ３

空穴体

积 ／ 油膜

体积 ｙ２ ／ ％

１００ ４５ ７６５ ０．００５ ９５ １７．２ ７．９×１０－７ １９．１
４００ ３１ ３８９ ０．００４ １６ １２．１ ５．２×１０－７ １２．７
１ ０００ １５ ３７６ ０．００２ １４ ６．２ ２．３×１０－７ ５．７

综上所述， 较大的进油压力， 不仅可以适当地增

加油膜压力和承载力， 还能够减小空穴区域面积， 防

止发生完全空化现象， 因此在实际工作中， 可以适当

增加进油压力来防止空化现象的发生， 来保证轴承更

加稳定地工作。
２􀆰 ２　 黏度的影响

图 ４ 为不同黏度时的气穴云图。 可以看出， 高黏

度的润滑油加剧了油膜发散区域的空化现象， 导致了

空穴区域在形状上和面积上的增大。 例如： 当黏度为
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０􀆰 ００２ Ｐａ·ｓ 时， 油槽 ３ 附近出现较大空穴区域， 而

油槽 ２ 附近只有少量的空穴出现， 油槽 １ 附近没有出

现空穴； 当黏度增加到 ０􀆰 ００６ Ｐａ·ｓ 时， 油槽 １ 附近

虽未出现空穴区域， 而油槽 ２ 和油槽 ３ 附近的空穴区

域面积增加； 当黏度增加到 ０􀆰 ０２ Ｐａ·ｓ 时， 油槽 １ 附

近出现了较大空穴区域， 油槽 ２ 和油槽 ３ 附近的空穴

区域面积和形状进一步增加和扩大。 由此可见， 黏度

的增大加剧了空化现象的发生， 这与文献 ［８］ 结论

相一致。

图 ４　 不同黏度时的气穴云图

Ｆｉｇ ４　 Ｔｈｅ ａｉｒ⁃ｐｏｃｋｅｔ ｃｌｏｕｄ ｏｆ ｄｉｆｆｅｒｅｎｔ ｖｉｓｃｏｓｉｔｉｅｓ

图 ５ （ａ） 示出了黏度对不同体积分数的气穴所

占比例的影响。 可以看出， 对于整个空穴区域而言，
体积分数为 ０ ～ ０􀆰 ２３ 的空穴数量和 ０􀆰 ６８ ～ １􀆰 ０ 的高比

例体积分数的的空穴数量占到整个空穴区域的 ９０％
以上， 而空穴区域的气穴绝大部分还是以小比例的形

式存在的。 随着黏度的增加， 空穴区域的小体积分数

的气穴数量所占的比例下降， 而高比例的气穴数量所

占的比例增加， 说明黏度的增加加剧了发散区域的空

化现象， 使得高比例气穴增多， 很有可能会发生完全

空化现象， 对轴承的综合性能非常不利。 因此在实际

应用中， 应该选择合适的润滑油黏度。
图 ５ （ｂ） 、 （ｃ） 示出了黏度对油膜静压力和承

载力的影响曲线。 可以看出： 油膜静压力和承载力随

着润滑油黏度的增加呈现出明显的增大趋势。 例如：
当润滑油黏度从 ０􀆰 ００２ Ｐａ·ｓ 增加到 ０􀆰 ０２ Ｐａ·ｓ 时，
油膜静压力和承载力分别从 ０􀆰 ４２７ ＭＰａ 和 １􀆰 ７２６ ｋＮ
增加到 ４􀆰 ０５ ＭＰａ 和 １４􀆰 ２４６ ｋＮ， 油膜压力增加了约

１０ 倍， 而承载力增加了 ８ 倍左右； 同样当润滑油黏

度从 ０􀆰 ００６ Ｐａ·ｓ 增加到 ０􀆰 ０６ Ｐａ·ｓ 时， 油膜压力和

承载力也分别增加了 １０ 倍与 ８ 倍左右； 但黏度从

０􀆰 ００２ Ｐａ·ｓ 增加至 ０􀆰 ０２ Ｐａ·ｓ 时候的斜率要小于黏

度从 ０􀆰 ００６ Ｐａ·ｓ 增加至 ０􀆰 ０６ Ｐａ·ｓ 时的斜率， 说明

高黏度的润滑油对于承载力和油膜压力的提升效果更

加明显。

图 ５　 润滑油黏度对油膜特性的影响

Ｆｉｇ ５　 Ｔｈｅ ｉｎｆｌｕｅｎｃｅ ｏｆ ｔｈｅ ｌｕｂｒｉｃａｔｉｎｇ ｏｉｌ ｖｉｓｃｏｓｉｔｙ ｏｎ ｔｈｅ ｏｉｌ ｆｉｌｍ
ｃｈａｒａｃｔｅｒｉｓｔｉｃｓ （ａ） ｔｈｅ ｐｒｏｐｏｒｔｉｏｎ ｏｆ ｇａｓ ｗｉｔｈ ｄｉｆｆｅｒｅｎｔ
ｖｏｌｕｍｅ ｆｒａｃｔｉｏｎ； （ｂ） ｍａｘｉｍｕｍ ｏｉｌ ｆｉｌｍ ｐｒｅｓｓｕｒｅ；
（ｃ） ｂｅａｒｉｎｇ ｃａｐａｃｉｔｙ

表 ２ 给出了不同黏度时油膜空化区域的相关参

数。 可以看出， 随着润滑油黏度的增加， 整个油膜中

的空穴数量、 空化区面积、 空穴体积以及空化区的面

积比和体积比皆呈现出明显的增加， 更加清晰直观地

反应了图 ４ 中气穴面积和形状的变化以及图 ５ （ ａ）
中的气穴比例变化。

表 ２　 空化区的相关参数

Ｔａｂｌｅ ２　 Ｒｅｌｅｖａｎｔ ｐａｒａｍｅｔｅｒｓ ｏｆ ｃａｖｉｔａｔｉｏｎ ｚｏｎｅ

黏度 μ ／
（Ｐａ·ｓ）

空穴

数量

空化面积

Ａ ／ ｍ２

空化面

积 ／ 油膜

面积 ｙ１ ／ ％

空穴体

积 Ｖ ／ ｍ３

空穴体

积 ／ 油膜

体积 ｙ２ ／ ％

０．００２ １６ ５０８ ０．００２ ２２ ６．４ ２．７×１０－７ ６．５
０．００６ ３６ ２９５ ０．００４ ７１ １３．６ ６．３×１０－７ １５．３
０．０２ ５１ ３３０ ０．００６ ６４ １９．２ ８．９×１０－７ ２１．７

综上所述， 黏度的增加使得轴承的承载力性能和

油膜压力增加明显， 但也加剧了空化现象的发生， 使
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得空穴区域的体积和面积增大， 相应地高比例的气穴

数量增加， 很可能导致完全空化现象的发生， 因此在

实际应用中应合理地选择润滑油的黏度。
３　 结论

（１） 进油压力的增加不仅使三油槽滑动轴承油

膜压力增大， 承载能力增强， 还减小了空穴区域的面

积和体积， 同时还减少了高体积分数的空穴数量， 抑

制了完全空化现象的发生， 对轴承的工作具有一定的

积极作用， 因此在实际工作中可适当地加大进油压力

来提高轴承的工作性能。
（２） 润滑油黏度的增大， 使得三油槽滑动轴承的

承载能力大大增强， 但却加剧了空穴现象的发生， 使

得空穴区域的面积和体积增大， 空穴区域中的大体积

分数的空穴数量增多， 对轴承的工作具有一定危害，
因此应该合理地选择润滑油的黏度。
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力场的影响研究［Ｊ］．润滑与密封，２００７，３２（９）：１－５．
ＸＩＯＮＧ Ｂ Ｓ，ＧＵＯ Ｈ，ＨＵ Ｓ Ｆ．Ｉｎｆｌｕｅｎｃｅ ｏｎ ｐｒｅｓｓｕｒｅ ｆｉｅｌｄ ｏｆ ｈｙ⁃
ｂｒｉｄ ｆｌｏａｔｉｎｇ ｒｉｎｇ ｊｏｕｒｎａｌ ｂｅａｒｉｎｇ ｗｉｔｈ ｃａｖｉｔａｔｉｏｎｓ［ Ｊ］． Ｌｕｂｒｉｃａ⁃
ｔｉｏｎ Ｅｎｇｉｎｅｅｒｉｎｇ，２００７，３２（９）：１－５．

【３】 谢翌，张博，胡玉梅，等．轴颈转速对滑动轴承油膜特性及轴

瓦结构特性的影响［Ｊ］．润滑与密封，２０１５，４０（１１）：２３－２９．
ＸＩＥ Ｙ， ＺＨＡＮＧ Ｂ，ＨＵ Ｙ Ｍ， ｅｔ ａｌ． Ｅｆｆｅｃｔ ｏｆ ｊｏｕｒｎａｌ ｒｏｔａｔｉｏｎ
ｓｐｅｅｄ ｏｎ ｃｈａｒａｃｔｅｒｉｓｔｉｃ ｏｆ ｏｉｌ ｆｉｌｍ ａｎｄ ｓｔｒｕｃｔｕｒａｌ ｃｈａｒａｃｔｅｒｉｓｔｉｃ ｏｆ
ｂｅａｒｉｎｇｓ［Ｊ］．Ｌｕｂｒｉｃａｔｉｏｎ Ｅｎｇｉｎｅｅｒｉｎｇ，２０１５，４０（１１）：２３－２９．

【４】 黄雅成，姚廷强，付圆宁．不同参数对滑动轴承动态特性的

影响分析［Ｊ］．昆明理工大学学报（自然科学版），２０１５，４０
（２）：６１－６６．
ＨＵＡＮＧ Ｙ Ｃ，ＹＡＯ Ｔ Ｑ，ＦＵ Ｙ Ｎ．Ａｎａｌｙｓｉｓ ｏｆ ｉｎｆｌｕｅｎｃｅ ｏｆ ｄｉｆｆｅｒ⁃
ｅｎｔ ｐａｒａｍｅｔｅｒｓ ｏｎ ｄｙｎａｍｉｃ ｃｈａｒａｃｔｅｒｉｓｔｉｃｓ ｏｆ ｓｌｉｄｉｎｇ ｂｅａｒｉｎｇ［Ｊ］．
Ｊｏｕｒｎａｌ ｏｆ Ｋｕｎｍｉｎｇ Ｕｎｉｖｅｒｓｉｔｙ ｏｆ Ｓｃｉｅｎｃｅ ａｎｄ Ｔｅｃｈｎｏｌｏｇｙ（Ｎａｔ⁃
ｕｒａｌ Ｓｃｉｅｎｃｅ Ｅｄｉｔｉｏｎ），２０１５，４０（２）：６１－６６．

【５】 孟凡明，隆涛，高贵响，等．气穴对滑动轴承摩擦学性能影响

的 ＣＦＤ 分析［Ｊ］．重庆大学学报，２０１３，３６（７）：６－１１．
ＭＥＮＧ Ｆ Ｍ，ＬＯＮＧ Ｔ，ＧＡＯ Ｇ Ｘ，ｅｔ ａｌ． Ｓｔｕｄｙ ｏｎ ｔｈｅ ｅｆｆｅｃｔ ｏｆ
ｃａｖｉｔａｔｉｏｎ ｏｎ ｔｒｉｂｏｌｏｇｉｃａｌ ｐｅｒｆｏｒｍａｎｃｅｓ ｏｆ ｓｌｉｄｉｎｇ ｂｅａｒｉｎｇ ｂｙ
ＣＦＤ ｍｅｔｈｏｄ ［ Ｊ］． Ｊｏｕｒｎａｌ ｏｆ Ｃｈｏｎｇｑｉｎｇ Ｕｎｉｖｅｒｓｉｔｙ， ２０１３， ３６
（７）：６－１１．

【６】 刘豪杰，郭红，张绍林．基于 ＦＬＵＥＮＴ 的深浅腔动静压轴承

油膜压力研究［Ｊ］．润滑与密封，２０１３，３８（１０）：３５－３８．
ＬＩＵ Ｈ Ｊ，ＧＵＯ Ｈ，ＺＨＡＮＧ Ｓ Ｌ．Ｒｅｓｅａｒｃｈ ｏｎ ｓｔａｔｉｃ ｃｈａｒａｃｔｅｒｉｓ⁃
ｔｉｃｓ ｏｆ ｄｅｅｐ ／ ｓｈａｌｌｏｗ ｐｏｃｋｅｔｓ ｈｙｂｒｉｄ ｂｅａｒｉｎｇ ｂａｓｅｄ ｏｎ ＦＬＵＥＮＴ
［Ｊ］．Ｌｕｂｒｉｃａｔｉｏｎ Ｅｎｇｉｎｅｅｒｉｎｇ，２０１３，３８（１０）：３５－３８．

【７】 王荣耀．动压轧机油膜轴承空化现象研究［Ｄ］．太原：太原科

技大学，２０１３．
【８】 ＷＡＮＧ Ｌ Ｌ，ＬＵ Ｃ Ｈ．Ｔｈｅ ｅｆｆｅｃｔ ｏｆ ｖｉｓｃｏｓｉｔｙ ｏｎ ｔｈｅ ｃａｖｉｔａｔｉｏｎ

ｃｈａｒａｃｔｅｒｉｓｔｉｃｓ ｏｆ ｈｉｇｈ ｓｐｅｅｄ ｓｌｅｅｖｅ ｂｅａｒｉｎｇ［Ｊ］．Ｊｏｕｒｎａｌ ｏｆ Ｈｙ⁃
ｄｒｏｄｙｎａｍｉｃｓ，２０１５，２７（３）：３６７－３７２．

【９】 李强，郑水英，刘淑莲．计入 ＪＦＯ 边界条件的滑动轴承性能分

析［Ｊ］．机械强度，２０１０，３２（２）：２７０－２７４．
ＬＩ Ｑ，ＺＨＥＮＧ Ｓ Ｙ，ＬＩＵ Ｓ Ｌ．Ａｎａｌｙｓｉｓ ｏｆ ｔｈｅ ｐｅｒｆｏｒｍａｎｃｅ ｏｆ ｊｏｕｒ⁃
ｎａｌ ｂｅａｒｉｎｇ ｗｉｔｈ ＪＦＯ ｂｏｕｎｄａｒｙ ｃｏｎｄｉｔｉｏｎ［Ｊ］．Ｊｏｕｒａｎｌ ｏｆ Ｍｅｃｈａｎ⁃
ｉｃａｌ Ｓｔｒｅｎｇｔｈ，２０１０，３２（２）：２７０－２７４．

【１０】 吉宏斌，王建梅，麻扬．考虑气穴影响的椭圆轴承油膜压力

场研究［Ｊ］．润滑与密封，２０１６，４１（１）：６４－６９．
ＪＩ Ｈ Ｂ，ＷＡＮＧ Ｊ Ｍ，ＭＡ Ｙ．Ｒｅｓｅａｒｃｈ ｏｎ ｏｉｌ⁃ｆｉｌｍ ｐｒｅｓｓｕｒｅ ｆｉｅｌｄ
ｏｆ ｅｌｌｉｐｔｉｃ ｏｉｌ⁃ｆｉｌｍ ｂｅａｒｉｎｇｓ ｗｉｔｈ ｃｏｎｓｉｄｅｒｉｎｇ ｃａｖｉｔａｔｉｏｎ ｅｆｆｅｃｔ
［Ｊ］．Ｌｕｂｒｉｃａｔｉｏｎ Ｅｎｇｉｎｅｅｒｉｎｇ，２０１６，４１（１）：６４－６９．

【１１】 张直明．滑动轴承的流体动力润滑理论［Ｍ］．北京：高等教

育出版社，１９８６．

高性能聚酰胺工程塑料制备关键技术取得突破
　 　 从科技部获悉， “高性能聚酰胺工程塑料制备关键技术

开发与产业化” 国家科技支撑计划项目， 完成的技术产品

各项性能指标均达到任务书规定的同类产品的先进水平。
主要产品已在电子电器、 汽车等领域实现应用， 填补了我

国在高端聚酰胺工程塑料研究领域的空白， 并实现了工

业化。
聚酰胺 （ＰＡ， 俗称尼龙） 具有良好的机械性能、 耐热

性、 耐化学性、 耐磨性和自润滑性， 且易加工等优点， 产

品广泛应用于汽车、 航空、 航天、 船舶、 建筑、 电子电气、
信息、 动力工具、 纺织等领域。 目前， 全球聚酰胺总消费

量已超过 ６００ 万 ｔ， 其中聚酰胺工程塑料达到 ４００ 万 ｔ 以上，
成为工程塑料行业用途最广、 品种最多的一类重点发展的

高分子材料。
工程塑料是高分子材料的重要组成部分， 属于国家重

点培育的战略性新兴产业， 聚酰胺工程塑料已列入 《国家

中长期科学和技术发展规划纲要 （２００６—２０２０ 年） 》 “基
础原材料” 主题。 科技部制定的 《 “十三五” 材料领域科

技创新专项规划》， 明确提出重点发展特种工程塑料、 海

洋工程材料等先进结构材料技术； 高性能膜材料等新

材料。
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基于 ＣＦＤ 的新型斜面推力滑动轴承承载性能分析

张文涛　 马　 腾
（长春理工大学机电工程学院　 吉林长春 １３００２２）
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摘要： 基于计算机流动力学 （ＣＦＤ） 理论， 应用 ＦＬＵＥＮＴ 软件， 建立新型推力滑动轴承油膜润滑模型并进行仿真

计算， 研究油膜厚度、 瓦块倾斜角度及环型油槽位置等因素对新型斜面推力轴承承载性能的影响规律。 分析结果表

明： 新型推力滑动轴承承载力随油膜厚度的减小而增大， 且油膜厚度越小， 承载力提高越显著； 在承载油膜厚度不变

时， 轴承承载力及油膜压力峰值均随轴瓦倾角的增加呈现先增加后减小的变化规律； 环形油槽位置外移轴承承载力增

加， 合理的环形油槽位置对承载力提高影响显著。
关键词： 推力轴承； 油膜； 压力分布； 承载力
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Ｌｏａｄ Ｃａｐａｃｉｔｙ Ａｎａｌｙｓｉｓ ｏｆ ｔｈｅ Ｎｅｗ Ｔｙｐｅ Ｔａｐｅｒｅｄ⁃Ｌａｎｄ Ｔｈｒｕｓｔ
Ｂｅａｒｉｎｇ Ｂａｓｅｄ ｏｎ ＣＦＤ
ＺＨＡＮＧ Ｗｅｎｔａｏ　 ＭＡ Ｔｅｎｇ

（Ｃｏｌｌｅｇｅ ｏｆ Ｍｅｃｈａｎｉｃａｌ ａｎｄ Ｅｌｅｃｔｒｉｃ Ｅｎｇｉｎｅｅｒｉｎｇ，Ｃｈａｎｇｃｈｕｎ Ｕｎｉｖｅｒｓｉｔｙ ｏｆ Ｓｃｉｅｎｃｅ ａｎｄ Ｔｅｃｈｎｏｌｏｇｙ，Ｃｈａｎｇｃｈｕｎ
Ｊｉｌｉｎ１３００２２，Ｃｈｉｎａ）

Ａｂｓｔｒａｃｔ：Ｂａｓｅｄ ｏｎ ｔｈｅ ｔｈｅｏｒｙ ｏｆ Ｃｏｍｐｕｔａｔｉｏｎａｌ Ｆｌｕｉｄ Ｄｙｎａｍｉｃｓ （ＣＦＤ），ｔｈｅ ｏｉｌ ｆｉｌｍ ｌｕｂｒｉｃａｔｉｏｎ ｍｏｄｅｌ ｗａｓ ｂｕｉｌｔ ａｎｄ
ｓｉｍｕｌａｔｅｄ ｂｙ ＦＬＵＥＮＴ ｓｏｆｔｗａｒｅ．Ｔｈｅ ｅｆｆｅｃｔｓ ｏｆ ｏｉｌ ｆｉｌｍ ｔｈｉｃｋｎｅｓｓ，ｉｎｃｌｉｎｅｄ ａｎｇｌｅ ｏｆ ｐａｄｓ，ｐｏｓｉｔｉｏｎ ｏｆ ａｎｎｕｌａｒ ｏｉｌ ｇｒｏｏｖｅ ｏｎ
ｌｏａｄ ｃａｐａｃｉｔｙ ｏｆ ａ ｎｅｗ ｔｙｐｅ ｔｈｒｕｓｔ ｂｅａｒｉｎｇ ｗｅｒｅ ａｎａｌｙｚｅｄ．Ｔｈｅ ｒｅｓｕｌｔｓ ｓｈｏｗ ｔｈａｔ ｔｈｅ ｌｏａｄ ｃａｐａｃｉｔｙ ｏｆ ｔｈｅ ｎｅｗ ｔｙｐｅ ｔｈｒｕｓｔ
ｂｅａｒｉｎｇ ｉｓ ｉｎｃｒｅａｓｅｄ ｗｉｔｈ ｔｈｅ ｄｅｃｒｅａｓｅ ｏｆ ｔｈｅ ｏｉｌ ｆｉｌｍ ｔｈｉｃｋｎｅｓｓ，ａｎｄ ｔｈｅ ｔｈｉｎｎｅｒ ｔｈｅ ｏｉｌ ｆｉｌｍ ｔｈｉｃｋｎｅｓｓ ｉｓ，ｔｈｅ ｍｏｒｅ ｒｅｍａｒｋａ⁃
ｂｌｅ ｔｈｅ ｉｎｃｒｅａｓｉｎｇ ｏｆ ｂｅａｒｉｎｇ ｃａｐａｃｉｔｙ．Ｗｈｅｎ ｔｈｅ ｏｉｌ ｆｉｌｍ ｔｈｉｃｋｎｅｓｓ ｉｓ ａ ｃｏｎｓｔａｎｔ，ｂｏｔｈ ｔｈｅ ｌｏａｄ ｃａｐａｃｉｔｙ ａｎｄ ｐｅａｋ ｐｒｅｓｓｕｒｅ
ａｒｅ ｉｎｃｒｅａｓｅｄ ｆｉｒｓｔ ａｎｄ ｔｈｅｎ ｄｅｃｒｅａｓｅｄ ｗｉｔｈ ｔｈｅ ｉｎｃｒｅａｓｉｎｇ ｏｆ ｔｈｅ ｉｎｃｌｉｎｅｄ ａｎｇｌｅ ｏｆ ｐａｄｓ．Ｔｈｅ ｌｏａｄ ｃａｐａｃｉｔｙ ｉｓ ｉｎｃｒｅａｓｅｄ ｗｈｅｎ
ｔｈｅ ｐｏｓｉｔｉｏｎ ｏｆ ａｎｎｕｌａｒ ｏｉｌ ｇｒｏｏｖｅ ｍｏｖｅｓ ｏｕｔｗａｒｄ，ａｎｄ ｔｈｅ ｒｅａｓｏｎａｂｌｅ ｐｏｓｉｔｉｏｎ ｏｆ ａｎｎｕｌａｒ ｏｉｌ ｇｒｏｏｖｅ ｃａｎ ｉｎｃｒｅａｓｅ ｔｈｅ ｌｏａｄ ｃａ⁃
ｐａｃｉｔｙ ｏｆ ａ ｎｅｗ ｔｙｐｅ ｔｈｒｕｓｔ ｂｅａｒｉｎｇ ｓｉｇｎｉｆｉｃａｎｔｌｙ．

Ｋｅｙｗｏｒｄｓ：ｔｈｒｕｓｔ ｂｅａｒｉｎｇ；ｏｉｌ ｆｉｌｍ；ｐｒｅｓｓｕｒｅ ｄｉｓｔｒｉｂｕｔｉｏｎ；ｌｏａｄ ｃａｐａｃｉｔｙ

　 流体动压润滑推力轴承主要应用于重型机械设

备， 例如水轮机、 立式风扇、 泵、 大型透平机械以及

船舶推进器等。 随着现代机械装备向着高速、 重载方

向发展， 对流体动压润滑推力轴承承载能力也提出了

更高的要求。 目前， 在轴承设计中采用新结构是提高

轴承承载力的一种效果显著的重要途径。 例如在高速

泵及大型涡轮增压器上通过使用新型推力轴承， 产品

的承载性能及可靠性都得到大幅度提高。
推力轴承工作过程中， 越靠近轴瓦边缘镜瓦与推

力环之间的相对线速度越大， 沿着轴承半径方向线速

度变化大， 而传统的斜面推力轴承斜面收敛角度、 油

膜厚度均是一固定值， 显然不利于形成高承载油膜，
传统斜面推力轴承结构制约了轴承承载力的提高。 本

文作者研究的新型推力滑动轴承是通过环形油槽将其

轴瓦分成内外两部分， 改变内、 外侧轴瓦的高度和倾

角来减轻传统斜面推力轴承结构对承载力提升的制

约， 同时中间的环形油槽不仅能为轴瓦提供充足的润

滑油， 而且能够通过润滑介质交换降低油温， 改善轴

承的工作环境。
本文作者建立包含空穴模型的三维 Ｎａｖｉｅｒ⁃Ｓｔｏｋｅｓ

（Ｎ⁃Ｓ） 方程， 采用数值分析方法对新型斜面推力滑

动轴承承载特性展开研究， 通过改变油膜厚度、 瓦块

倾斜角度及环形油槽位置， 研究了新型斜面推力轴承

结构参数对轴承承载性能的影响规律。
１　 计算模型的建立

新型斜面推力轴承结构如图 １ 所示。 轴承工作介



质的动力黏度为 ０􀆰 ０２８ Ｐａ·ｓ， 密度为 ８６６ ｋｇ ／ ｍ３。 润

滑油从轴承内侧油槽口进入， 从轴承外侧流出， 进口

压力为 ０􀆰 ２ ＭＰａ， 出口压力为 ０。

图 １　 推力轴承结构及参数

Ｆｉｇ １　 Ｓｔｒｕｃｔｕｒｅ ａｎｄ ｐａｒａｍｅｔｅｒｓ ｏｆｔｈｒｕｓｔ ｂｅａｒｉｎｇ

为提高计算效率和计算精度， 采用了周期性边界

条件， 对整体油膜的 １ ／ ９ 油膜模型进行分析。 利用

ＵＧ 软件建立油膜实体模型， 将模型导入到 ＡＮＳＹＳ
ＩＣＥＭ ＣＦＤ 中进行离散化处理。 １ ／ ９ 油膜计算域模型

如图 ２ 所示。

图 ２　 油膜 ＣＡＤ 模型

Ｆｉｇ ２　 ＣＡＤ ｍｏｄｅｌ ｏｆ ｏｉｌ ｆｉｌｍ

利用 ＩＣＥＭ ＣＦＤ 软件对计算域模型进行结构化网

格划分。 利用 ＩＣＥＭ 划分完成块之后， 进行节点设

置， 节点数如表 １ 所示， 最后生成结构化网格， 仿真

分析有限元模型如图 ３ 所示， 承载区和油槽连接处的

网格局部放大如图 ４ 所示。

表 １　 油膜节点数设置

Ｔａｂｌｅ １　 Ｔｈｅ ｎｏｄｅ ｑｕａｎｔｉｔｙ ｏｆ ｆｉｌｍ

斜面处周

方向节点

径向

节点

油膜轴向

方向节点

油槽周

向节点

油槽轴

向节点

１４０ １００ ２０ ４０ ４０

图 ３　 油膜网格划分示意图

Ｆｉｇ ３　 Ｇｒｉｄ ｄｉａｇｒａｍ ｏｆ ｏｉｌ ｆｉｌｍ

图 ４　 油膜网格局部放大图

Ｆｉｇ ４　 Ｇｒｉｄ ｌｏｃａｌ ｍａｇｎｉｆｉｃａｔｉｏｎ ｏｆ ｏｉｌ ｆｉｌｍ

２　 流动状态判断

不同转速条件下润滑介质流动状态依据雷诺数进

行判定。 雷诺数计算公式为

Ｒｅ ＝
ρｖｄ
η

（１）

式中： ρ 和 η 分别是流体的密度 （ｋｇ ／ ｍ３） 和动力黏

度 （Ｐａ·ｓ）； ｖ 是流体线速度 （ｍ ／ ｓ）； ｄ 是两表面之

间的平均薄膜厚度 （ｍ）。
当雷诺数达到 １ ０００～１ ５００ 时， 流体从层流向湍

流转变［２］。 文中采用油膜最大膜厚 ｄｍａｘ计算雷诺数，
临界雷诺数选择 １ ０００， 当轴转速为 １４ ０００ ｒ ／ ｍｉｎ， 润

滑介质从层流转变为湍流时对应临界膜厚 ｄｍａｘ ＝
０􀆰 ５５１ ３ ｍｍ， 即当膜厚小于 ０􀆰 ５５１ ３ ｍｍ 时， 流动状

态为层流。
３　 控制方程

滑动轴承在高速旋转条件下， 由于振动等原因导
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致收敛楔形内部润滑油发生空穴现象。 文中利用

ＦＬＵＥＮＴ 软件里的气穴模型直接求解 Ｎ⁃Ｓ 方程， 其原

理和 ＪＦＯ 边界条件相同， 但该方法计算精度比有限

差分法求解雷诺方程更高。 气穴模型认为在系统中同

时存在液相和气相， 并且液相和气相之间存在着质量

传递。 两相流流动的控制方程如下：
动量守衡方程：
∂
∂ｔ

ρｍ( ) ＋Ñ· ρｍｖｍ( ) ＝ ０ （２）

ｖｍ ＝
∑
２

ｋ＝ １
αｋρｋｖｋ

ρｍ
（３）

ρｍ ＝∑
２

ｋ＝ １
αｋρｋ （４）

式中： ｖｍ 为质量平均速度； ρｍ 为混合密度； αｋ 为第

ｋ 相的体积分数。
动量守衡方程：
∂
∂ｔ

ρｍｖｍ( ) ＋Ñ· ρｍｖｍｖｍ( ) ＝ －Ñｐ＋Ñ·

μｍ Ñｖｍ＋ÑｖＴ
ｍ( )[ ] ＋ρｍｇ＋Ｆ＋Ñ ∑

ｎ

ｋ＝ １
αｋρｋｖｄｒ，ｋｖｄｒ，ｋ( ) （５）

μｍ ＝∑
ｎ

ｋ＝ １
αｋμｋ （６）

ｖｄｒ，ｋ ＝ ｖｋ－ｖｍ （７）
式中： ｖｄｒ，ｋ为第 ｋ 相的滑移速度； μｍ 为混合黏度； Ｆ
为外部体积力。

气体运输方程：
∂
∂ｔ

αρｖ( ) ＋Ñ· αρｖｖｖ( ) ＝Ｒｅ－Ｒｃ （８）

式中： α 为气相体积分数； ρｖ 为气相的密度； ｖｖ 为气

相速度； Ｒｅ 和 Ｒｃ 气泡产生和破裂的传质源相。
在两相流中， 液相和气泡之间没有滑移速度时，

气泡动力学方程由广义 Ｒａｙｌｅｉｇｈ⁃Ｐｌｅｓｓｅｔ 方程得出：

ＲＢ

ｄ２ＲＢ

ｄｔ２
＋ ３
２

ｄＲＢ

ｄｔ
æ

è
ç

ö

ø
÷

２

＝
ｐＢ－ｐ
ρｌ

æ

è
ç

ö

ø
÷ －

４ｖｌ
ρｌＲＢ

ｄＲＢ

ｄｔ
－ ２σ
ρｌＲＢ

式中： ＲＢ 气泡的半径； σ 流体表面张力系数； ρｌ 流

体密度； ｐＢ 气泡表面压力； ｐ 局部远场压力。
在 ＦＬＵＥＮＴ 中， 忽略二次项和表面张力， 上式可

以简化为

ｄＲＢ

ｄｔ
＝

２ （ｐＢ－ｐ）
３ρｌ

（９）

４　 计算结果及分析

４􀆰 １　 油膜厚度对推力轴承承载能力的影响

推力环转速分别为 ６ ０００、 ８ ０００、 １０ ０００ ｒ ／ ｍｉｎ，
轴瓦倾角为 ０􀆰 ２°， 轴承其他结构参数如图 １ （ｂ） 所

示， 内侧油膜厚度为 ２５ μｍ。
图 ５ 示出了轴转速为 ８ ０００ ｒ ／ ｍｉｎ 时外侧油膜厚

度改变时油膜压力场分布， 图 ６ 示出了轴向承载力随

油膜厚度的变化曲线。

图 ５　 转速 ８ ０００ ｒ ／ ｍｉｎ 下油膜压力场分布 （Ｐａ）
Ｆｉｇ ５　 Ｐｒｅｓｓｕｒｅ ｄｉｓｔｒｉｂｕｔｉｏｎ ｏｆ ｏｉｌ ｆｉｌｍ ａｔ ｔｈｅ ｓｐｅｅｄ ｏｆ ８ ０００ ｒ ／ ｍｉｎ （Ｐａ）
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图 ６　 油膜厚度对承载力影响

Ｆｉｇ ６　 Ｉｎｆｌｕｅｎｃｅ ｏｆ ｏｉｌ ｆｉｌｍ ｔｈｉｃｋｎｅｓｓ ｏｎ ｌｏａｄ ｃａｐａｃｉｔｙ

图 ５ 显示， 在转速一定时， 高压区压力峰值随着

油膜厚度的增加而减小， 高压区压力峰值位于油膜外

侧， 随着油膜厚度的增加， 形成高压压力峰值区域逐

渐向轴瓦内侧移动。 由图 ６ 可知， 轴向承载力随着油

膜厚度的增加而减小。 综合图 ５ 和图 ６ 可知， 在转速

一定时， 润滑油膜厚度越小， 压力峰值和承载力就会

越大， 增加内侧轴瓦高度， 使内侧油膜厚度减小， 可

以提高内侧收敛油膜的承载内力。
４􀆰 ２　 轴瓦倾角对推力轴承承载能力的影响

首先设定内侧油膜为最小油膜厚度 ２５ μｍ， 斜面

倾角为 ０􀆰 ２°， 轴转速为 ８ ０００ ｒ ／ ｍｉｎ， 外侧油膜厚度

分别为 ３０、 ３５、 ４０ μｍ 条件下， 分析外侧轴瓦斜面倾

角对推力轴承承载性能的影响规律。 图 ７ 示出了承载

力随外侧轴瓦倾角的变化曲线， 图 ８ 示出了油膜压力

峰值随外侧轴瓦倾角的变化曲线， 由图 ７ 可知， 在转

速一定的情况下， 轴承承载力随倾角增加呈现出先增

大后减小的变化规律， 倾角在 ０􀆰 ２°左右时轴承的承

载能力最大， 油膜厚度增加， 倾角对轴承承载力影响

减弱， 这时承载力的提高主要受到油膜厚度的制约。

图 ７　 转速 ８ ０００ ｒ ／ ｍｉｎ 下外侧瓦块倾角对承载力的影响

Ｆｉｇ ７　 Ｉｎｆｌｕｅｎｃｅ ｏｆ ｉｎｃｌｉｎｅｄ ａｎｇｌｅ ｏｆ ｏｕｔｓｉｄｅ ｐａｄｓ ｏｎ ｌｏａｄ ｃａｐａｃｉｔｙ
ａｔ ｔｈｅ ｓｐｅｅｄ ｏｆ ８ ０００ ｒ ／ ｍｉｎ

由图 ８ 可知， 外侧油膜压力峰值随着倾角的增加

先增加后减少， 但承载力和油膜压力峰值并不是在相

同的结构参数条件下达到最大值， 原因是倾角改变导

致承载油膜作用区域的形状 （面积） 改变。

图 ８　 转速 ８ ０００ ｒ ／ ｍｉｎ 下外侧瓦块倾角对压力峰值的影响

Ｆｉｇ ８　 Ｉｎｆｌｕｅｎｃｅ ｏｆ ｉｎｃｌｉｎｅｄ ａｎｇｌｅ ｏｆ ｏｕｔｓｉｄｅ ｐａｄｓ ｏｎ ｐｅａｋ ｐｒｅｓｓｕｒｅ
ａｔ ｔｈｅ ｓｐｅｅｄ ｏｆ ８ ０００ ｒ ／ ｍｉｎ

同时， 在转速 ８ ０００ ｒ ／ ｍｉｎ、 内侧油膜 ２５ μｍ 下，
分析外侧油膜厚度 ３０ μｍ、 瓦面倾角 ０􀆰 ２５°以及外侧

油膜厚度 ５０ μｍ、 瓦面倾角 ０􀆰 ２°２ 种情况下， 内侧瓦

面倾角改变时对轴承承载特性的影响规律。
图 ９ 示出了承载力随内侧轴瓦倾角的变化曲线，

图 １０ 示出了油膜压力峰值随内侧轴瓦倾角的变化曲

线， 其变化规律与前面外侧倾角变化规律一致， 但内

侧倾角对承载力的影响趋于相对平缓， 而对压力峰值

影响显著。

图 ９　 转速 ８ ０００ ｒ ／ ｍｉｎ 下内侧瓦块倾角对承载力的影响

Ｆｉｇ ９　 Ｉｎｆｌｕｅｎｃｅ ｏｆ ｉｎｃｌｉｎｅｄ ａｎｇｌｅ ｏｆ ｉｎｓｉｄｅ ｐａｄｓ ｏｎ ｌｏａｄ ｃａｐａｃｉｔｙ
ａｔ ｔｈｅ ｓｐｅｅｄ ｏｆ ８ ０００ ｒ ／ ｍｉｎ

图 １０　 转速 ８ ０００ ｒ ／ ｍｉｎ 下内侧瓦块倾角对压力峰值的影响

Ｆｉｇ １０　 Ｉｎｆｌｕｅｎｃｅ ｏｆ ｉｎｃｌｉｎｅｄ ａｎｇｌｅ ｏｆ ｉｎｓｉｄｅ ｐａｄｓ ｏｎ ｐｅａｋ ｐｒｅｓｓｕｒｅ
ａｔ ｔｈｅ ｓｐｅｅｄ ｏｆ ８ ０００ ｒ ／ ｍｉｎ

３７２０１７ 年第 ９ 期 张文涛等： 基于 ＣＦＤ 的新型斜面推力滑动轴承承载性能分析



４􀆰 ３　 环形油槽位置对轴承承载性能的影响

轴瓦倾角为 ０􀆰 ２°， 外、 内侧油膜厚度分别为 ４０、
２５ μｍ， 转速选择 ８ ０００、 １０ ０００ ｒ ／ ｍｉｎ， 油槽径向宽

度为 １ ｍｍ， 油槽位置如表 ２ 所示。 环形油槽位置对

轴承承载力影响如图 １１、 １２ 所示。
图 １１ 显示轴转速为 １０ ０００ ｒ ／ ｍｉｎ 时 ４ 种环形油

槽典型位置条件下轴承压力场分布。

表 ２　 环形槽位置

Ｔａｂｌｅ ２　 Ｔｈｅ ｐｏｓｉｔｉｏｎ ｏｆ ａｎｎｕｌａｒ ｏｉｌ ｇｒｏｏｖｅ

位置编号 １ ２ ３ ４ ５ ６ ７ ８
内侧直径 Ｄ ／ ｍｍ ４８ ５１ ５４ ５７ ６０ ６３ ６６ ６９

图 １１　 转速 １０ ０００ ｒ ／ ｍｉｎ 下不同环形槽位置的压力场分布 （Ｐａ）
Ｆｉｇ １１　 Ｐｒｅｓｓｕｒｅ ｄｉｓｔｒｉｂｕｔｉｏｎ ｏｆ ｄｉｆｆｅｒｅｎｔ ａｎｎｕｌａｒ ｏｉｌ ｇｒｏｏｖｅ ｐｏｓｉｔｉｏｎ ａｔ ｔｈｅ ｓｐｅｅｄ ｏｆ １０ ０００ ｒ ／ ｍｉｎ （Ｐａ）

图 １２　 环形油槽对承载力的影响

Ｆｉｇ １２　 Ｉｎｆｌｕｅｎｃｅ ｏｆ ａｎｎｕｌａｒ ｏｉｌ ｇｒｏｏｖｅ ｏｎ ｌｏａｄ ｃａｐａｃｉｔｙ

可见， 在转速一定时， 环形槽位置外移， 油膜高

压承载区发生了由外向内移动。
由图 １２ 可知， 轴承承载力随环形油槽位置的外

移不断增加， 并且位置越靠近外侧承载力增长越显

著。 在其他条件相同情况下油槽位置 ３ 对应下新型推

力轴承承载力比传统斜面瓦推力轴承提高 １０％， 其

油膜压力场分布如图 １１ （ｂ） 所示， 优化结构参数承

载能力可进一步提高。
５　 结论

（１） 在相同轴瓦倾角条件下， 新型推力轴承承

载力随油膜厚度的减小而增大， 且油膜厚度越小， 承

载力提高越显著。
（２） 在承载油膜厚度不变时， 轴承承载力随轴

瓦倾角的增加呈现先增加后减小， 油膜压力峰值随倾

角的增加也呈现先增加后减小的变化规律。
（３） 在文中条件下环形油槽位置外移轴承承载

力增加， 环槽位置越靠近外侧， 承载力提高幅度越显

著， 其原因不仅是由于位置因素所导致， 还包括内侧

４７ 润滑与密封 第 ４２ 卷



瓦面随油槽外移， 内侧小的瓦面倾角和小的油膜厚度

影响增大所至， 在实际的轴承设计中倾角、 内外瓦面

高度、 油槽位置该新型轴承的承载优势会更大地得到

发挥。
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柴油机连杆衬套磨损的正交试验研究∗

王　 雪　 赵俊生　 孟宏伟　 曹存存
（中北大学机械与动力工程学院　 山西太原 ０３００５１）
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摘要： 以单因素试验和正交试验方法设计连杆衬套摩擦磨损试验方案， 在活塞销－连杆衬套往复摆动摩擦磨损试

验机上研究载荷、 转速、 配合间隙对衬套磨损量的影响。 通过方差分析和响应曲面法分析各因素及因素交互作用对磨

损量影响， 对工艺参数进行优化， 建立磨损量的预测模型。 结果表明： 对衬套磨损量影响重要程度依次为转速、 载

荷、 配合间隙； 在交互作用中， 载荷与配合间隙的交互作用对于磨损量影响比较显著。 衬套磨损量响应优化的结果为

在载荷取 １１０ ｋＮ， 转速为 ２３０ ｒ ／ ｍｉｎ， 配合间隙为 ０􀆰 １４ ｍｍ 时， 连杆衬套的磨损量最小， 为 ５􀆰 ４ μｍ。
关键词： 连杆衬套； 摩擦磨损； 正交试验； 交互作用； 响应曲面设计
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ｔｈｅ ｉｎｆｌｕｅｎｃｅ ｏｆ ｍａｃｈｉｎｉｎｇ ｐａｒａｍｅｔｅｒｓ ｏｎ ｔｈｅ ｗｅａｒ ｒａｔｅ ｗａｓ ｓｔｕｄｉｅｄ，ｔｈｅ ｐｒｏｃｅｓｓ ｐａｒａｍｅｔｅｒｓ ｗｅｒｅ ｏｐｔｉｍｉｚｅｄ，ａｎｄ ｔｈｅ ｐｒｅｄｉｃｔｉｏｎ
ｍｏｄｅｌ ｏｆ ｗｅａｒ ｖｏｌｕｍｅ ｗａｓ ｅｓｔａｂｌｉｓｈｅｄ．Ｔｈｅ ｒｅｓｕｌｔｓ ｓｈｏｗ ｔｈａｔ ｔｈｅ ｉｎｆｌｕｅｎｃｅ ｏｎ ｔｈｅ ｗｅａｒ ｒａｔｅ ｏｆ ｂｕｓｈｉｎｇ ｉｎ ｔｕｒｎ ｉｓ ｓｐｅｅｄ，ｆｉｔｔｉｎｇ
ｃｌｅａｒａｎｃｅ ａｎｄ ｌｏａｄ．Ｔｈｅ ｉｎｔｅｒａｃｔｉｏｎ ｂｅｔｗｅｅｎ ｔｈｅ ｌｏａｄ ａｎｄ ｔｈｅ ｃｌｅａｒａｎｃｅ ｈａｓ ｓｉｇｎｉｆｉｃａｎｔ ｉｎｆｌｕｅｎｃｅ ｏｎ ｔｈｅ ｗｅａｒ ｒａｔｅ ｏｆ ｂｕｓｈｉｎｇ．
Ｉｎ ｒｅｓｐｏｎｓｅ ｔｏ ｔｈｅ ｏｐｔｉｍｉｚａｔｉｏｎ ｏｆ ｂｕｓｈｉｎｇ ｗｅａｒ，ｔｈｅ ｒｅｓｕｌｔ ｉｓ ｔｈａｔ ｔｈｅ ｌｏａｄ ｉｓ １１０ ｋＮ，ｔｈｅ ｓｐｅｅｄ ｉｓ ２３０ ｒ ／ ｍｉｎ，ｔｈｅ ｆｉｔｔｉｎｇ ｃｌｅａｒ⁃
ａｎｃｅ ｉｓ ０􀆰 １４ ｍｍ，ｔｈｅ ｗｅａｒ ａｍｏｕｎｔ ｏｆ ｔｈｅ ｃｏｎｎｅｃｔｉｎｇ ｒｏｄ ｂｕｓｈｉｎｇ ｉｓ ｔｈｅ ｓｍａｌｌｅｓｔ，ｗｈｉｃｈ ｉｓ ５􀆰 ４ μｍ．

Ｋｅｙｗｏｒｄｓ：ｃｏｎｎｅｃｔｉｎｇ ｒｏｄ ｂｕｓｈｉｎｇ；ｆｒｉｃｔｉｏｎ ａｎｄ ｗｅａｒ；ｏｒｔｈｏｇｏｎａｌ ｅｘｐｅｒｉｍｅｎｔ；ｉｎｔｅｒａｃｔｉｏｎ；ｒｅｓｐｏｎｓｅ ｓｕｒｆａｃｅ ｄｅｓｉｇｎ

　 连杆衬套是连接连杆小头和活塞销的重要部件，
它与活塞销构成摩擦副， 工作环境恶劣， 承受高动

载、 高转速， 极易受到磨损， 从而影响柴油机的使用

寿命［１］。 研究连杆衬套的磨损对于提高衬套的使用寿

命， 减少不必要的浪费具有重要意义。 文献 ［２］ 在

试验机上研究了客车衬套试样的磨损情况， 但试验无

法模拟衬套在连杆往复摆动运动下的磨损情况； 文献

［３］ 通过单因素试验， 研究各因素对磨损程度的影

响； 文献 ［４－７］ 针对连杆衬套摩擦磨损严重的问

题， 设计了正交试验， 得到影响磨损量变化的主次

顺序。

目前， 对连杆衬套的磨损量的研究主要侧重于单

因素影响， 对于因素间的交互作用考虑较少， 并且很

多试验使用与衬套同种材料的试样进行对磨， 试验结

果与真实情况相差甚远。 本文作者在单因素试验和正

交试验的基础上， 应用方差分析和响应曲面分析研究

因素间交互作用对于衬套磨损量的影响［８］， 为衬套的

磨擦磨损抑制提供新的思路。 文中使用衬套和活塞销

试件， 在摩擦磨损模拟试验台上进行试验， 实现

±１５°相对摆动的摩擦效果， 这样的实验结果更接近

真实工况； 曲面响应分析的三维响应图使各因素对磨

损量的交互影响更形象直观。
１　 试验设计

试验过程中主要考虑连杆衬套与活塞销的配合间

隙、 施加的载荷、 主轴转速等对锡青铜连杆衬套磨损

量的影响［８－９］。 取试验前后衬套内外径厚度差的最大

值作为指标。 如图 １ 所示， 在连杆衬套内径靠近油槽

两侧的中心区域处均匀标记 １６ 个点， 使用千分尺测



量磨损后试件的内径变化。 试验中固定的工艺条件

为： 每隔 ６０ ｓ 供油 １５ ｓ 进行润滑， 连杆衬套材料为

锡青铜 ＱＳｎ７－０􀆰 ２， 表面硬度为 ＨＢ１６０［１０］。

图 １　 连杆衬套内径测量点分布图

Ｆｉｇ １　 Ｍｅａｓｕｒｉｎｇ ｐｏｉｎｔ ｄｉｓｔｒｉｂｕｔｉｏｎ ｏｆ ｉｎｎｅｒ ｄｉａｍｅｔｅｒ ｏｆ ｃｏｎｎｅｃｔｉｎｇ
ｒｏｄ ｂｕｓｈｉｎｇ

１􀆰 １　 试验装置

在连杆衬套－活塞销摩擦磨损试验平台上模拟衬

套的磨损情况。 摩擦磨损试验平台主要包括机械元

件、 液压传送元件、 控制采集元件 ３ 部分， 试验台可

以对施加载荷， 工作转速， 激励幅值等进行调节， 并

对实验结果进行采集、 储存， 可以模拟多种工况下衬

套的磨损量［１２］。 连杆衬套－活塞销摩擦磨损试验平台

如图 ２ 所示。

图 ２　 连杆衬套－活塞销摩擦磨损试验平台

Ｆｉｇ ２　 Ｔｈｅ ｆｒｉｃｔｉｏｎ ａｎｄ ｗｅａｒ ｔｅｓｔ ｐｌａｔｆｏｒｍ ｏｆ ｔｈｅ ｃｏｎｎｅｃｔｉｎｇ
ｒｏｄ ｂｕｓｈｉｎｇ ａｎｄ ｐｉｓｔｏｎ ｐｉｎ

１􀆰 ２　 单因素试验设计

分别改变载荷、 转速和配合间隙， 研究各参数对

衬套内外表面磨损量的影响。 对每个测量表面沿长度

方向均布的 １６ 个点进行测量， 取 １６ 个点的测量数据

的最大磨损量作为该表面测量结果。 试验中使用的活

塞销的外径为 ５２ ｍｍ， 材料为锡青铜 ＱＳｎ７－０􀆰 ２ 的连

杆衬套外径为 ５７􀆰 ６３＋０􀆰 ０２
０ ｍｍ， 内径分别为 ５２􀆰 １＋０􀆰 ０２

０ 、
５２􀆰 １２＋０􀆰 ０２

０ 、 ５２􀆰 １４＋０􀆰 ０２
０ 、 ５２􀆰 １６＋０．０２

０ 、 ５２􀆰 １８＋０􀆰 ０２
０ ｍｍ， 即

连杆衬套和活塞销的装配间隙分别为 ０􀆰 １、 ０􀆰 １２、
０􀆰 １４、 ０􀆰 １６、 ０􀆰 １８ ｍｍ， 衬套宽为 （５０ ± ０􀆰 ０２） ｍｍ。
按表 １ 进行试验。

表 １　 单因素试验参数设计表

Ｔａｂｌｅ １　 Ｓｉｎｇｌｅ ｆａｃｔｏｒ ｔｅｓｔ ｐａｒａｍｅｔｅｒｓ ｄｅｓｉｇｎ ｔａｂｌｅ

试验组数
载荷 Ｆ ／ （１０３ Ｎ）

Ａ
转速 ｎ ／ （ ｒ·ｍｉｎ－１）

Ｂ
间隙 ｃ ／ ｍｍ

Ｃ
１ １１， １２， １３， １４， １５ ２７０ ０􀆰 １４
２ １３ ２３０， ２５０， ２７０， ２９０， ３１０ ０． １４
３ １３ ２７０ ０􀆰 １， ０􀆰 １２， ０􀆰 １４， ０􀆰 １６， ０􀆰 １８

１􀆰 ３　 正交试验与响应曲面试验设计

为综合研究载荷、 转速、 配合间隙对衬套磨损量
的的影响和各因素间的交互作用， 采用三因素三水
平， 设计 Ｌ２７ （３１３） 正交表作为正交试验方案。 试验
因素水平和相关试验条件如表 ２ 所示， 并对有交互作

用的正交试验进行设计， 如表 ３ 所示。 为更加直观地

判别优化区域， 并求得衬套磨损量的预测模型， 设计
响应曲面分析。 Ｂｏｘ⁃Ｂｅｈｎｋｅｎ 设计是一种符合旋转性

或几乎可旋转性的球面设计， 它能以较少的试验次数

估计有交互作用的多项式， 如果响应面的模型建立得
比较好， 可以计算出任一条件组合下的参数值。 鉴于

Ｂｏｘ⁃Ｂｅｈｎｋｅｎ 设计以上优势， 设计了响应曲面表， 如

表 ４ 所示。

表 ２　 正交试验因素水平

Ｔａｂｌｅ ２　 Ｆａｃｔｏｒｓ ａｎｄ ｌｅｖｅｌｓ ｏｆ ｏｒｔｈｏｇｏｎａｌ ｔｅｓｔ

组号
载荷 Ｆ ／ （１０３ Ｎ）

Ａ
转速 ｎ ／ （ ｒ·ｍｉｎ－１）

Ｂ
间隙 ｃ ／ ｍｍ

Ｃ

１ １１ ２３０ ０．１０

２ １３ ２７０ ０．１４

３ １５ ３１０ ０．１８
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表 ３　 有交互作用的正交试验设计及磨损量

Ｔａｂｌｅ ３　 Ｏｒｔｈｏｇｏｎａｌ ｅｘｐｅｒｉｍｅｎｔａｌ ｄｅｓｉｇｎ ａｎｄ ｔｈｅ ｗｅａｒ
序号 Ａ Ｂ Ａ∗Ｂ Ｃ Ａ∗Ｃ Ｂ∗Ｃ 磨损量 Ｙ ／ ｍｍ 序号 Ａ Ｂ Ａ∗Ｂ Ｃ Ａ∗Ｃ Ｂ∗Ｃ 磨损量 Ｙ ／ ｍｍ
１ １ １ １ １ １ １ ０．００５ ６ １５ ２ ２ ３ ３ １ １ ０．００６ ３
２ １ １ １ ２ ２ ２ ０􀆰 ００５ ４ １６ ２ ３ １ １ ２ ３ ０．００６ ２
３ １ １ １ ３ ３ ３ ０．００５ ８ １７ ２ ３ １ ２ ３ １ ０．００６ １
４ １ ２ ２ １ １ ２ ０．００５ ９ １８ ２ ３ １ ３ １ ２ ０．００６ ６
５ １ ２ ２ ２ ２ ３ ０．００５ ８ １９ ３ １ ３ １ ３ １ ０．００５ ８
６ １ ２ ２ ３ ３ １ ０．００６ ７ ２０ ３ １ ３ ２ １ ２ ０．００５ ６
７ １ ３ ３ １ １ ３ ０．００６ ０ ２１ ３ １ ３ ３ ２ ３ ０．００６ ４
８ １ ３ ３ ２ ２ １ ０．００５ ９ ２２ ３ ２ １ １ ３ ２ ０．００６ ２
９ １ ３ ３ ３ ３ ２ ０．００６ ０ ２３ ３ ２ １ ２ １ ３ ０．００６ ０
１０ ２ １ ２ １ ２ １ ０．００５ ７ ２４ ３ ２ １ ３ ２ １ ０．００６ ３
１１ ２ １ ２ ２ ３ ２ ０．００５ ６ ２５ ３ ３ ２ １ ３ ３ ０．００６ ５
１２ ２ １ ２ ３ １ ３ ０．００６ １ ２６ ３ ３ ２ ２ １ １ ０．００６ ４
１３ ２ ２ ３ １ ２ ２ ０．００６ ０ ２７ ３ ３ ２ ３ ２ ２ ０．００６ ５
１４ ２ ２ ３ ２ ３ ３ ０．００５ ９

表 ４　 Ｂｏｘ⁃Ｂｅｈｎｋｅｎ 设计表

Ｔａｂｌｅ ４　 Ｔｈｅ ｄｅｓｉｇｎ ｔａｂｌｅ ｏｆ Ｂｏｘ⁃Ｂｅｈｎｋｅｎ

试验

编号

载荷 Ｆ ／
（１０３ Ｎ）

Ａ

转速 ｎ ／
（ ｒ·ｍｉｎ－１）

Ｂ

间隙

ｃ ／ ｍｍ
Ｃ

最大磨损

量 Ｙ ／ ｍｍ

１ １１ ２３０ ０．１４ ０􀆰 ００５ ４
２ １３ ２３０ ０．１０ ０．００５ ７
３ １５ ２７０ ０．１０ ０．００６ ２
４ １１ ３１０ ０．１４ ０．００５ ９
５ １３ ２７０ ０．１４ ０．００５ ９
６ １３ ２７０ ０．１４ ０．００５ ９
７ １５ ３１０ ０．１４ ０．００６ ４
８ １３ ２７０ ０．１４ ０．００５ ９
９ １３ ２３０ ０．１８ ０．００６ １
１０ １１ ２７０ ０．１０ ０．００５ ９
１１ １３ ２７０ ０．１４ ０．００５ ９
１２ １３ ２７０ ０．１４ ０．００５ ９
１３ １３ ３１０ ０．１８ ０．００６ ６
１４ １５ ２３０ ０．１４ ０．００５ ６
１５ １１ ２７０ ０．１８ ０．００６ ５
１６ １３ ３１０ ０．１０ ０．００６ ２
１７ １５ ２７０ ０．１８ ０．００６ ３

２　 磨损量的试验结果及分析

２􀆰 １　 单因素试验结果

单因素试验中各因素对衬套磨损量的影响均以折

线图的形式表示。 图 ３ 中磨损量随着载荷的增大而增

大， 这是因为高载荷下， 由于载荷集中作用， 接触区

内产生极高压力， 峰值可达几千兆帕， 摩擦力的增

大， 造成磨损加剧； 压力引起接触区域润滑剂黏度增

大， 使摩擦因数增大。 磨损量随压力和摩擦因数呈指

数规律增大。 同时， 接触区产生的高温， 又降低了润

滑剂的黏度， 使摩擦因数减小。 这种复杂的黏－压效

应、 黏－温效应的共同作用下， 随载荷的增大， 磨损

量总体呈现增大趋势。

图 ３　 载荷对磨损量的影响

Ｆｉｇ ３　 Ｅｆｆｅｃｔ ｏｆ ｌｏａｄ ｏｎ ｗｅａｒ

图 ４ 中磨损量随转速的增大而增大， 且增幅逐渐

增大。 这可能是因为在试验过程中， 随着转速的增

大， 此时摩擦副间较小的间隙使冷却效果降低， 产生

大量热量， 材料热软化效应增强， 在润滑不当情况下

材料容易在摩擦力作用下被切除。 图 ５ 中磨损量随配

合间隙的增大先减小后增大。 这是因为当连杆衬套与

活塞销的配合间隙较小时， 摩擦副表面的微凸体接触
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面积大， 且润滑油不易进入摩擦副， 润滑效果降低，
产生较大的摩擦力， 致使磨损量增大； 间隙增大， 微

凸体接触面积减小， 润滑效果好， 摩擦力减小， 磨损

量随之减小， 过大的配合间隙使摩擦副承受高冲击载

荷， 磨损量也会变大。

图 ４　 转速对磨损量的影响

Ｆｉｇ ４　 Ｅｆｆｅｃｔ ｏｆ ｒｏｔａｔｉｏｎａｌ ｓｐｅｅｄ ｏｎ ｗｅａｒ

图 ５　 配合间隙对磨损量的影响

Ｆｉｇ ５　 Ｅｆｆｅｃｔ ｏｆ ｆｉｔｔｉｎｇ ｃｌｅａｒａｎｃｅ ｏｎ ｗｅａｒ

２􀆰 ２　 正交试验结果的方差分析

方差分析法是将因素水平的变化所引起的试验结

果间的差异与误差的波动所引起的试验结果间的差异

区分开来的一种数学方法。 对正交试验进行方差分

析， 为了得到各因素对磨损量影响的显著水平， 方差

分析结果如表 ５ 所示。

表 ５　 方差分析结果

Ｔａｂｌｅ ５　 Ｖａｒｉａｎｃｅ ａｎａｌｙｓｉｓ ｒｅｓｕｌｔｓ
来源 自由度 平方和 均方和 Ｆ 值 Ｐ 值 Ｆα 显著性

Ａ ２ ０．００３ ７６３ ０．００１ ８８１ ４．８６ ０．０４２ Ｆ０．０１（２， １４） ＝ ６．５１ ∗
Ｂ ２ ０．０１０ ５４１ ０．００５ ２７０ １３．６２ ０．００３ Ｆ０．０１（４， １４） ＝ ５．０３ ∗∗

Ａ∗Ｃ ４ ０．００１ ９７１ ０．０００ ９８５ ２．５５ ０．６６３ Ｆ０．０５（２， １４） ＝ ３．７４
Ｃ ２ ０．００９ ３６３ ０．００４ ６８１ １２．１０ ０．００４ Ｆ０．０５（４， １４） ＝ ３．１１ ∗∗

Ｂ∗Ｃ ４ ０．０００ １４８ ０．０００ ０７４ ０．１９ １．８２１
Ａ∗Ｂ ４ ０．０００ ７９３ ０．０００ ３９６ １．０３ １．３１５
误差 ８ ０．００３ ０９６ ０．０００ ３８７
合计 ２６ ０．０２９ ６７４

　 　 因为 Ｂ×Ｃ 的均方差小于误差的均方差， 可以把

Ｂ×Ｃ 作为误差项处理。 将剩余的因素项的 Ｆ 值与表

中的值进行比较， 可见， 因素 Ａ、 Ｂ、 Ｃ 对衬套磨损

量的影响非常显著， 交互作用 Ａ×Ｃ 对磨损量的影响

较为显著， 其他因素交互作用对磨损量的影响不显

著。 根据 Ｆ 值得大小可以确定各因素对磨损量的影

响顺序， 由大到小依次为 Ｂ、 Ｃ、 Ａ、 Ａ×Ｃ、 Ａ×Ｂ， 即

转速的影响最大， 配合间隙次之， 载荷的影响最小。
在交互作用中， Ｂ×Ｃ 作为误差项处理， 可以考虑在

后续的优化中剔除， 从而简化预测模型， 获得简单、
精确的模型。
２􀆰 ３　 Ｂｏｘ⁃Ｂｅｈｎｋｅｎ 响应曲面法分析

利用 Ｄｅｓｉｇｎ Ｅｘｐｅｒｔ 软件对实验数据进行整理分

析， 获得衬套磨损量的预测模型， 剔除方差分析中对

结果影响不显著的交互项 Ｂ×Ｃ， 通过对预测模型采

用手动方法进行优化， 剔除影响不显著的因素 Ａ×Ｂ、
Ａ２、 Ｂ２得到优化后的预测模型为

Ｙ ＝ ３．７０６ ２５ × １０ －３ ＋ ２．６８７ ５ × １０ －４Ｆ ＋ ７．１８７ ５ ×
１０ －６ｎ － ０．０３１ １５ｃ － １．５６２ ５ × １０ －３Ｆｃ ＋ ０．２００ ５２ｃ２

式中： Ｆ 为载荷； ｎ 为转速； ｃ 为配合间隙。
优化后， 模型显著值为 ３２􀆰 ２５， 失拟程度值很小

为 １􀆰 ４８２×１０－８， 说明方程的拟合效果很好， 实验误差

小， 满足响应面分析的要求。 为了检验预测模型是否

正确， 进行了试验验证， 参数组合与预测结果及误差

如表 ６ 所示。 磨损量误差控制在 ８％以内， 说明所建

模型是正确的， 可以用于预测连杆衬套的磨损量。 通

过磨损量预测模型， 对 Ｙ 求最小值， 获得了试验参数

范围内的最优水平为 Ａ１Ｂ１Ｃ２， 即载荷为 １１０ ｋＮ， 转

速为 ２３０ ｒ ／ ｍｉｎ， 配合间隙为 ０􀆰 １４ ｍｍ， 磨损量为

０􀆰 ００５ ４ ｍｍ。
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表 ６　 不同参数组合下预测结果与实验结果对比

Ｔａｂｌｅ ６　 Ｃｏｍｐａｒｉｓｏｎ ｏｆ ｐｒｅｄｉｃｔｉｏｎ ｒｅｓｕｌｔｓ ｅｘｐｅｒｉｍｅｎｔａｌ ｒｅｓｕｌｔｓ ｕｎｄｅｒ ｄｉｆｆｅｒｅｎｔ ｐａｒａｍｅｔｅｒ ｃｏｍｂｉｎａｔｉｏｎ
试验

编号

载荷 Ｆ ／ （１０３ Ｎ）
Ａ

转速 ｎ ／ （ ｒ·ｍｉｎ－１）
Ｂ

配合间隙 ｃ ／ ｍｍ
Ｃ

预测值 Ｙ ／ ｍｍ 实验值 Ｙｅ ／ ｍｍ 误差 ｅ ／ ％

１ １２ ２６０ ０．１５ ０．００５ ８ ０．００５ ５ ５．４５
２ １４ ２４０ ０．１３ ０．００５ ７ ０．００６ ０ ６
３ １５ ２８０ ０．１１ ０．００６ ２ ０．００６ ５ ４．６１
４ １１ ３００ ０．１７ ０．００６ ４ ０．００６ １ ４．９２

　 　 图 ６ 为转速 ２７０ ｒ ／ ｍｉｎ 时， 载荷与配合间隙对磨

损量的的响应曲面图， 如图所示， 磨损量随着配合间

隙的增加先减小后增大， 上述的因素对磨损量的影响

与单因素试验结果趋势一致。 图 ７ 为配合间隙 ０􀆰 １４
ｍｍ 时， 转速与载荷对磨损量得响应曲线图， 由图可

知， 在试验采用的参数范围内， 磨损量与载荷和转速

呈正比关系， 且转速对磨损量的影响较大， 这与方差

分析结果相吻合。 图 ６ 中曲面弧度较大， 说明载荷与

配合间隙的交互作用对磨损量影响较大； 图 ７ 中曲面

的弧度较小， 图像基本呈斜面状态， 说明载荷与转速

的交互作用对磨损量影响很小， 可以在手动优化中剔

除， 这也与方差分析中的结果一致。

图 ６　 间隙和载荷对磨损量的响应图　 　 　 　 　 　 图 ７　 转速和载荷对磨损量影响的响应图

Ｆｉｇ ６　 Ｒｅｓｐｏｎｓｅ ｏｆ ｇａｐ ａｎｄ ｌｏａｄ ｔｏ ｗｅａｒ　 　 　 　 　 Ｆｉｇ ７　 Ｒｅｓｐｏｎｓｅ ｏｆ ｓｐｅｅｄ ａｎｄ ｌｏａｄ ｔｏ ｗｅａｒ

３　 结论

（１） 研究的载荷、 转速、 配合间隙 ３ 种因素中，
连杆衬套的磨损量受转速和配合间隙的影响非常显

著， 受载荷影响比较显著， 交互作用中受载荷与间

隙、 载荷与转速的影响较大， 转速与配合间隙的交互

作用影响不显著， 可以不考虑。 低转速和低载荷更利

于减小磨损量。 单因素试验中， 间隙对磨损量的影响

趋势比较复杂， 磨损量随间隙的增大先减小后增大，
因此， 选择合适的配合间隙十分重要。

（２） 响应曲面分析得出了衬套磨损量预测模型，
通过实验验证了模型的准确性。 通过磨损量预测模型获

得了试验参数范围内的最优水平载荷 １１０ ｋＮ， 转速 ２３０
ｒ ／ ｍｉｎ， 配合间隙 ０􀆰 １４ ｍｍ， 此时磨损量为 ０􀆰 ００５ ４ ｍｍ。

参考文献
【１】 原霞，王铁，樊文欣，等．基于 Ｓｉｍｕｆａｃｔ 的连杆衬套旋压工艺

参数的模拟研究［Ｊ］．热加工工艺，２０１３，４２（１）：６３－６６．
ＹＵＡＮ Ｘ，ＷＡＮＧ Ｔ，ＦＡＮ Ｗ Ｘ，ｅｔ ａｌ． Ｓｉｍｕｌａｔｉｏｎ ｒｅｓｅａｒｃｈ ｏｎ
ｓｐｉｎｎｉｎｇ ｔｅｃｈｎｏｌｏｇｉｃａｌ ｐａｒａｍｅｔｅｒｓ ｏｆ ｃｏｎｎｅｃｔｉｎｇ ｒｏｄ ｂｕｓｈｉｎｇ
ｂａｓｅｄ ｏｎ ｓｉｍｕｆａｃｔ［Ｊ］．Ｈｏｔ Ｗｏｒｋｉｎｇ Ｔｅｃｈｎｏｌｏｇｙ，２０１３，４２（１）：
６３－６６．

【２】 于鹰，张枝苗．提速客车衬套摩擦磨损性能的改进［ Ｊ］．铁道

机车车辆工人，２００４（５）：１－３．
【３】 廉巨龙．轴承衬套材料摩擦学性能研究及预测［Ｄ］．沈阳：东

北大学，２０１４．
【４】 赵京伟．连杆衬套表面形貌对摩擦磨损特性影响的试验研

究［Ｄ］．太原：中北大学，２０１２．

（下转第 ９７ 页）

０８ 润滑与密封 第 ４２ 卷



２０１７ 年 ９ 月

第 ４２ 卷 第 ９ 期

润滑与密封
ＬＵＢＲＩＣＡＴＩＯＮ ＥＮＧＩＮＥＥＲＩＮＧ

Ｓｅｐ􀆰 ２０１７
Ｖｏｌ􀆰 ４２ Ｎｏ􀆰 ９

ＤＯＩ： １０􀆰 ３９６９ ／ ｊ􀆰 ｉｓｓｎ􀆰 ０２５４－０１５０􀆰 ２０１７􀆰 ０９􀆰 ０１７

∗基金项目： 国家自然科学基金项目 （５１５７５５２５）； 江苏省自然

科学基金项目 （ＢＫ２０１４１１２３； ＢＫ２０１６１１８８）．
收稿日期： ２０１６－１０－２９
作者简介： 胡建强 （１９７３—）， 男， 博士， 教授， 研究方向为油

品添加剂及应用． Ｅ⁃ｍａｉｌ： ｈｊｑ５５５９１８＠ ｓｏｈｕ􀆰 ｃｏｍ．
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摘要： 为研究有机铋添加剂的抗氧化性能及与传统抗氧剂复配后的抗氧协同作用， 采用薄层油膜微氧化实验考察

二丁基二硫代氨基甲酸铋 （ＢｉＤＤＣ） 与 ｐ， ｐ－二异辛基二苯胺 （ＤＯＤＰＡ） 在聚－α－烯烃 （ＰＡＯ） 合成基础油和 １５０ＳＮ
矿物基础油中的抗氧协同作用， 借助红外光谱定量分析基础油在不同氧化时间下的氧化程度， 探讨 ＢｉＤＤＣ 与 ＤＯＤＰＡ
的抗氧协同机制。 结果表明： ＢｉＤＤＣ 自身具有一定的抗氧化性能， 与 ＤＯＤＰＡ 复配后， ＢｉＤＤＣ 可以起到消除自由基和

分解氢过氧化物的作用， 可使润滑油中的氢过氧化物分解， 而芳胺抗氧剂能够捕捉自由基， 控制氧化链的生长； ＢｉＤ⁃
ＤＣ 和 ＤＯＤＰＡ 复配后， 能够降低添加剂的用量， 提升润滑油的抗氧化能力， 表现出了良好的抗氧协同性能。

关键词： 二丁基二硫代氨基甲酸铋； ｐ， ｐ－二异辛基二苯胺； 薄层油膜微氧化实验； 抗氧协同
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ｐｅｒｆｏｒｍａｎｃｅ，ｗｈｉｃｈ ｃａｎ ｅｎｈａｎｃｅ ｔｈｅ ａｎｔｉｏｘｉｄａｎｔ ｐｒｏｐｅｒｔｉｅｓ ｏｆ ｌｕｂｒｉｃａｔｉｎｇ ｏｉｌｓ ａｎｄ ｒｅｄｕｃｅ ｔｈｅ ｄｏｓａｇｅ ｏｆ ａｄｄｉｔｉｖｅｓ．

Ｋｅｙｗｏｒｄｓ：ｄｉｂｕｔｙｌ ｄｉｔｈｉｏｃａｒｂａｍａｔｅ ｂｉｓｍｕｔｈ，ｐ，ｐ’－ｄｉｏｃｔｙｌｄｉｐｈｅｎｙｌａｍｉｎｅ，ｔｈｉｎ ｍｉｃｒｏ ｏｘｉｄａｔｉｏｎ ｔｅｓｔ，ａｎｔｉｏｘｉｄａｎｔ ｓｙｎｅｒｇｙ

　 润滑油在使用过程中， 受高温、 水分、 氧气以及

金属的催化作用， 会发生氧化降解， 生成油泥、 积炭

等有害物质， 造成轴承腐蚀、 润滑油黏度降低、 酸值

增加等一系列问题， 严重影响润滑油的使用性

能［１－２］。 尤其是重负荷车辆后桥齿轮箱油温可高达

１５０～１６０ ℃， 更容易加快氧化速度使油质变劣， 导致

齿轮腐蚀磨损。 要想提高现用润滑油的性能级别， 必

须加入一定量的高温抗氧剂来改善油品的热氧化安

定性。
金属铋作为绿色金属， 已广泛应用于制药 （比

如胃酸用药复方铝酸铋）、 化妆品等领域， 此外， 有

机铋化合物作为润滑剂添加剂在各种润滑油脂中也表

现出了突出的极压性能和一定的抗氧抗磨性能［４－７］。
但目前的研究主要集中于有机铋添加剂在润滑油中的

摩擦学性能， 而对于有机铋添加剂的抗氧化性能研究

较少， 尤其与传统抗氧剂复配后的抗氧协同作用研究

更少［８－１２］。 因此， 研究二烷基二硫代甲酸铋与胺类抗

氧剂的复配效果， 对提升润滑油的高温抗氧化性能和

环保性能， 降低复合添加剂用量具有重要意义。
目前有多种模拟氧化实验来评定油品和添加剂的

抗氧化性能， 其中薄层氧化实验中氧气的扩散限制不

明显， 而且金属表面与油体积比也可达到 ４０ ～ ５０
ｃｍ２ ／ ｍＬ， 因此， 薄层氧化试验更符合评价实际工况

条件下铁、 铜等金属在润滑油氧化降解中作为金属催

化剂的作用， 并且诸多文献也曾报道薄层氧化实验结

果与发动机台架试验有着较好的相关性［１３－１５］。 为了

研究润滑油在实际工况中的氧化行为， 本文作者采用

薄层油膜氧化实验并结合红外光谱研究分析了二丁基

二硫代氨基甲酸铋与 ｐ， ｐ－二异辛基二苯胺之间的抗



氧协同作用。
１　 实验材料及方法

１􀆰 １　 实验试剂

所用基础油为聚－α－烯烃 （ＰＡＯ） 合成基础油和

１５０ＳＮ 矿物基础油； 添加剂 ｐ， ｐ－二异辛基二苯胺

（ＤＯＤＰＡ）， 购自 Ｖａｎｄｅｒｂｉｌｔ 添加剂公司； 二丁基二硫

代氨基甲酸铋 （ＢｉＤＤＣ）， 由实验室合成， 经原子吸

收光谱测得铋元素质量分数为 ７􀆰 ５％。
１􀆰 ２　 实验方法

１􀆰 ２􀆰 １　 薄层油膜微氧化试验

薄层油样的热氧化安定性采用薄层油膜微氧化试

验方法 （Ｔｈｉｎ Ｍｉｃｒｏ Ｏｘｉｄａｔｉｏｎ Ｔｅｓｔ， ＴＭＯＴ） 测定， 其

中用到的微氧化试验仪器， 根据 Ｐｅｎｎ Ｓｔａｔｅ 润滑油微

氧化试验装置的条件自行改装设计。 试验装置包括胶

质测定器 （试验油浴带有电加热装置、 １５０ ～ ３００ ℃
的水银温度计 （分度值为 ０􀆰 １ ℃）、 低碳钢金属油杯

（见图 １）、 微量进样器 （量程 １００ μＬ） ）。

图 １　 薄层油膜微氧化试验油杯的外观结构图

Ｆｉｇ １　 Ｔｈｅ ｓｔｒｕｃｔｕｒｅ ｏｆ ｏｉｌ ｃｕｐ ｉｎ ｔｈｉｎ ｍｉｃｒｏ ｏｘｉｄａｔｉｏｎ ｔｅｓｔ

油样进样量为 ６０ μＬ 或 ４０ μＬ， 试验温度为 ２００～
２３０ ℃， 氧化时间根据试验条件的需要自行设定。 试

验完毕后， 用电子天平 （精度为 ０􀆰 １ μｇ） 称量氧化后

油杯中油样的质量， 计算不同试验时间下油样质量的

损失百分率 （氧化后油样与样品的百分比）。 油样损失

率越大， 油样的热氧化安定性就越差。 最后， 用溶剂

洗涤油杯中油样， 然后烘干， 称量出油杯中的沉积物

（取 ３ 次试验的平均值）， 计算不同试验时间下沉积物

的质量百分数 （沉积物与试油质量的百分比）。 沉积物

含量越高， 油样的热氧化稳定性就越差。
１􀆰 ２􀆰 ２　 红外光谱分析

ＰＡＯ 基础油中不含油羰基化合物， 氧化后的

ＰＡＯ 中一般都含有一定量的酸、 醛、 酮和内酯类氧

化产物， 这些氧化降解产物的共同特征是它们都含有

羰基 （＞Ｃ＝Ｏ）， 因此可通过红外光谱监控油样中的

羰基吸收峰来测量油样的氧化深度。 红外光谱分析是

在北京第二光学仪器厂生产的 ＱＦＸ⁃１００ 傅立叶红外

光谱以上进行， 采用 ＫＢｒ 压片， 波长扫描范围 ４００ ～
４ ０００ ｃｍ－１， 分辨率 ４􀆰 ０ ｃｍ－１。 油样的氧化程度一方

面可以通过观察波数在 １ ７００ 和 ３ ４００ ｃｍ－１附近的羰

基和羟基吸收峰面积来确定， 油样氧化深度越深， 该

吸收峰面积就越大。 另一方面通过计算 １ ８５０ ～ １ ６５０
ｃｍ－１与 ３ ０６０ ～ ２ ８７０ ｃｍ－１处的峰面积比值 ＣＳＩ， 来定

量评价复合添加剂的抗氧协同性能， ＣＳＩ 的数值越

小， 表示油样的抗氧化能力越强， 同时， 氧化深度的

急剧增加也意味着油液中的抗氧剂可能已基本耗尽。
２　 结果讨论

２􀆰 １　 ＰＡＯ 中 ＢｉＤＤＣ 与 ＤＯＤＰＡ 的抗氧协同性能

２􀆰 １􀆰 １　 薄层油膜微氧化实验分析

采用薄层油膜微氧化实验对 ＢｉＤＤＣ 与 ＤＯＤＰＡ 的

抗氧协同性能进行研究， 分析 ＰＡＯ 油样的质量损失

随氧化时间的变化关系， 实验设置油样量为 ６０ μＬ，
氧化温度为 ２２０ ℃， 氧化时间为 １０ ～ １４０ ｍｉｎ。 不同

氧化时间下， 油样质量损失随氧化时间变化的关系见

图 ２。

图 ２　 ＰＡＯ 的质量损失与氧化时间的变化关系

Ｆｉｇ ２　 Ｔｈｅ ｒｅｌａｔｉｏｎｓｈｉｐ ｂｅｔｗｅｅｎ ｍａｓｓ ｌｏｓｓ ａｎｄ ｏｘｉｄａｔｉｏｎ
ｔｉｍｅ ｏｆ ＰＡＯ

从图 ２ 可以看出， 在氧化时间为 ２０ ｍｉｎ 时， 油

样已经出现质量损失， 这是由于加热油样蒸发和氧化

分解造成的。 随着氧化时间的增加， ＰＡＯ 油样的质

量损失不断增加， 但在相同的氧化时间下， 质量分数

１％ＢｉＤＤＣ 与 ０􀆰 ５％ＤＯＤＰＡ 复配油样的质量损失要明

显低于仅含质量分数 ０􀆰 ５％ＤＯＤＰＡ 的油样， 这说明

ＢｉＤＤＣ 与 ＤＯＤＰＡ 的复配表现出抗氧协同作用， 使得

ＰＡＯ 的抗氧化能力增强， 减缓了油样的氧化分解，
降低了油样的质量损失。

进一步研究 ＢｉＤＤＣ 和 ＤＯＤＰＡ 的复配对沉积物抑

制的影响， 将含质量分数 １％ ＢｉＤＤＣ、 ０􀆰 ５％ ＤＯＤＰＡ
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及 １％ＢｉＤＤＣ＋０􀆰 ５％ＤＯＤＰＡ 的 ＰＡＯ 油样在 ２３０ ℃下进

行薄层油膜微氧化实验， 油样量为 ４０ μＬ， 氧化时间

为 ３０～１１０ ｍｉｎ， 油样沉积物质量分数随氧化时间的

变化关系如图 ３ 所示。

图 ３　 ＰＡＯ 沉积物质量分数与氧化时间的变化关系

Ｆｉｇ ３　 Ｔｈｅ ｒｅｌａｔｉｏｎｓｈｉｐ ｂｅｔｗｅｅｎ ｓｅｄｉｍｅｎｔ ｗｅｉｇｈｔ ｃｏｎｔｅｎｔ ａｎｄ
ｏｘｉｄａｔｉｏｎ ｔｉｍｅ ｏｆ ＰＡＯ

从图 ３ 可以看出， 单独含质量分数 ０􀆰 ５％ＤＯＤＰＡ
和 １％ＢｉＤＤＣ 的 ＰＡＯ 油样在氧化时间为 ５０ ｍｉｎ 时，
沉积物质量分数急剧增加， 而含有 ０􀆰 ５％ＤＯＤＰＡ 和

１％ＢｉＤＤＣ 的复配油样从 ７０ ｍｉｎ 时， 沉积物质量分数

才开始明显增加。 在相同氧化时间下， 含 ＢｉＤＤＣ 与

ＤＯＤＰＡ 油样的沉积物质量分数均低于单独含 ＢｉＤＤＣ
或 ＤＯＤＰＡ 的油样， 说明在 ＰＡＯ 基础油中 ＢｉＤＤＣ 与

ＤＯＤＰＡ 两者复配可以有效地抑制沉积物。
２􀆰 １􀆰 ２　 红外光谱分析

采用红外光谱对不同氧化时间下的 ＰＡＯ 油样进

行分析， 根据氧化油样中羰基峰的变化情况， 研究油

样的氧化程度， 图 ４ 为 ＰＡＯ 在不同氧化时间下加入

质量分数 １％ＢｉＤＤＣ 前后的红外光谱图。 可以看出，
不加添加剂的 ＰＡＯ 基础油在 １０ ｍｉｎ 时就出现了羰基

吸收峰， 而含质量分数 １％ＢｉＤＤＣ 的油样在 ３０ ｍｉｎ 才

出现羰基吸收峰， 并且随着氧化时间的增加， 其氧化

吸收峰面积增加较慢， 说明 ＢｉＤＤＣ 作为添加剂具有

一定的抗氧化性能， 能够提升 ＰＡＯ 的抗氧化能力。
进一步研究了质量分数 １􀆰 ０％ＤＯＤＰＡ 与 ０􀆰 ５％ＢｉＤＤＣ
复配前后各 ＰＡＯ 油样的氧化情况， 测试结果如图 ５
所示。 可以看出， 含质量分数 ０􀆰 ５％ＤＯＤＰＡ 的 ＰＡＯ
油样在 ２０ ｍｉｎ 时就出现了氧化羰基吸收峰， 而含有

质量分数 １％ＢｉＤＤＣ 和 ０􀆰 ５％ＤＯＤＰＡ 的复配油样在 ６０
ｍｉｎ 时才出现氧化吸收峰， 比只含有质量分数 １％
ＢｉＤＤＣ 油样的氧化时间延长了 ３０ ｍｉｎ。 ＢｉＤＤＣ 与

ＤＯＤＰＡ 的复配， 降低了 ＰＡＯ 油样氧化的程度， 两者

在 ＰＡＯ 基础油中具有很好的抗氧协同性能。

图 ４　 ＢｉＤＤＣ 添加前后 ＰＡＯ 的红外光谱图

Ｆｉｇ ４　 Ｔｈｅ ｉｎｆｒａｒｅｄ ｓｐｅｃｔｒａ ｏｆ ＰＡＯ ｓａｍｐｌｅｓ ｂｅｆｏｒｅ ａｎｄ ａｆｔｅｒ
ａｄｄｉｎｇ ＢｉＤＤＣ

图 ５　 ＢｉＤＤＣ 与 ＤＯＤＰＡ 复配前后 ＰＡＯ 的红外光谱图

Ｆｉｇ ５　 Ｔｈｅ ｉｎｆｒａｒｅｄ ｓｐｅｃｔｒａ ｏｆ ＰＡＯ ｓａｍｐｌｅｓ ｂｅｆｏｒｅ ａｎｄ ａｆｔｅｒ
ａｄｄｉｎｇ ＢｉＤＤＣ ａｎｄ ＤＯＤＰＡ
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为了定量分析不同氧化时间下 ＰＡＯ 的氧化程度，
通过红外光谱中 １ ８５０ ～ １ ６５０ ｃｍ－１ 与 ３ ０６０ ～ ２ ８７０
ｃｍ－１处的峰面积比值 （ＣＳＩ）， 来分析 ＢｉＤＤＣ 与 ＤＯＤ⁃
ＰＡ 的抗氧协同性能。 实验温度为 ２２０ ℃， 油样量为

６０ μＬ， 表 １ 为薄层油膜微氧化实验中 ＰＡＯ 油样的

ＣＳＩ 值。

表 １　 ＰＡＯ 油样的 ＣＳＩ 值
Ｔａｂｌｅ １　 Ｔｈｅ ＣＳＩ ｏｆ ＰＡＯ ｓａｍｐｌｅｓ
油　 样 时间 ｔ ／ ｍｉｎ 面积比（ＣＳＩ 值）

ＰＡＯ＋０􀆰 ５％ＤＯＤＰＡ １００ ０．２２４
ＰＡＯ＋０􀆰 ５％ＤＯＤＰＡ １２０ ０．２８６
ＰＡＯ＋０􀆰 ５％ＤＯＤＰＡ １４０ ０．３４７

ＰＡＯ＋０􀆰 ５％ＤＯＤＰＡ＋１􀆰 ０％ＢｉＤＤＣ １００ ０．２１５
ＰＡＯ＋０􀆰 ５％ＤＯＤＰＡ＋１􀆰 ０％ＢｉＤＤＣ １２０ ０．２５０
ＰＡＯ＋０􀆰 ５％ＤＯＤＰＡ＋１􀆰 ０％ＢｉＤＤＣ １４０ ０．３１２

ＣＳＩ 值越大， ＰＡＯ 油样的氧化程度越深， 从表 １
中的 ＣＳＩ 值可以得出， 在相同氧化时间下， 各 ＰＡＯ
油样氧化时间在 １００ ｍｉｎ 之后， 质量分数 １％ＢｉＤＤＣ
与 ０􀆰 ５％ＤＯＤＰＡ 的复配油样的 ＣＳＩ 数值均小于仅含质

量分数 ０􀆰 ５％ＤＯＤＰＡ 油样的 ＣＳＩ 数值， 这进一步证明

了 ＢｉＤＤＣ 与 ＤＯＤＰＡ 可以增强 ＰＡＯ 的抗氧化性能，
两者具有抗氧协同效果。
２􀆰 ２　 １５０ＳＮ 中 ＢｉＤＤＣ 与 ＤＯＤＰＡ 的抗氧协同性能

２􀆰 ２􀆰 １　 薄层油膜微氧化实验分析

由于矿物基础油在高温下的挥发性要差于合成基

础油， 在研究添加剂在 １５０ＳＮ 矿物油中的抗氧化性

能时， 将薄层油膜微氧化实验的温度降低 １０ ℃。 在

温度 ２１０ ℃， 油样量为 ６０ μＬ 的条件下评价 １５０ＳＮ 的

质量损失与氧化时间的变化关系， 测试结果见图 ６。

图 ６　 １５０ＳＮ 的质量损失与氧化时间的变化关系

Ｆｉｇ ６　 Ｔｈｅ ｒｅｌａｔｉｏｎｓｈｉｐ ｂｅｔｗｅｅｎ ｍａｓｓ ｌｏｓｓ ａｎｄ ｏｘｉｄａｔｉｏｎ ｔｉｍｅ ｏｆ
１５０ＳＮ

从图 ６ 可以看出， 含有质量分数 １％ ＢｉＤＤＣ 与

０􀆰 ５％ＤＯＤＰＡ 的 １５０ＳＮ 油样， 其质量损失要低于仅含

ＤＯＤＰＡ 或 ＢｉＤＤＣ 的油样， 与 ＰＡＯ 基础油相比， 抑制

油样质量损失的效果稍差， 主要由于实验温度偏高，
而 １５０ＳＮ 为矿物基础油， 自身会高温挥发， 并且高

温抗氧化性能也要差于 ＰＡＯ 基础油。 将实验温度提

升到 ２２０ ℃， 油样量为 ４０ μＬ， 分析 １５０ＳＮ 沉积物质

量分数与氧化时间的变化关系， 测试结果见图 ７。

图 ７　 １５０ＳＮ 的沉积物质量分数与氧化时间的变化关系

Ｆｉｇ ７　 Ｔｈｅ ｒｅｌａｔｉｏｎｓｈｉｐ ｂｅｔｗｅｅｎ ｓｅｄｉｍｅｎｔ ｗｅｉｇｈｔ ｃｏｎｔｅｎｔ ａｎｄ
ｏｘｉｄａｔｉｏｎ ｔｉｍｅ ｏｆ １５０ＳＮ

从图 ７ 可以看出， 在相同氧化时间下， 含质量分

数 １％ＢｉＤＤＣ 与 ０􀆰 ５％ＤＯＤＰＡ 的 １５０ＳＮ 中的沉积物质

量分数低于仅含质量分数 １％ＢｉＤＤＣ 或 ０􀆰 ５％ＤＯＤＰＡ
的 １５０ＳＮ 油样， 说明 ＢｉＤＤＣ 与 ＤＯＤＰＡ 的复配也能增

强 １５０ＳＮ 基础油的沉积物抑制作用。
２􀆰 ２􀆰 ２　 ＦＴＩＲ 实验分析

通过红外光谱分析添加剂在 １５０ＳＮ 中的抗氧协

同性能， 图 ８ 为质量分数 ０􀆰 ５％ＤＯＤＰＡ 与 １􀆰 ０％ＢｉＤ⁃
ＤＣ 复配前后 １５０ＳＮ 的红外光谱图。 可以看出， 氧化

时间为 １００ ｍｉｎ 时， 含质量分数 １％ＢｉＤＤＣ 和 ０􀆰 ５％
ＤＯＤＰＡ 的 １５０ＳＮ 中的羰基峰几乎接近于 ０， 油样没

有发生氧化。 含质量分数 １％ＢｉＤＤＣ 的油样出现较小

羰基峰， 油样刚开始氧化， 而含质量分数 ０􀆰 ５％ＤＯＤ⁃
ＰＡ 的 １５０ＳＮ 已经出现明显羰基峰， 基础油已经发生

明显氧化。 随着氧化时间的增加， 含质量分数 １％
ＢｉＤＤＣ 和 ０􀆰 ５％ＤＯＤＰＡ 的 １５０ＳＮ 基础油羰基峰没有

增加， 其次是含质量分数 １％ＢｉＤＤＣ 油样在的氧化吸

收峰面积较小， 氧化吸收峰面积最大的是含质量分数

０􀆰 ５％ＤＯＤＰＡ 的油样， 这不仅说明在 １５０ＳＮ 基础油中

ＢｉＤＤＣ 作为添加剂具有一定的抗氧化性能， 而且它与

ＤＯＤＰＡ 复配后， 还表现出了优异的抗氧协同作用。
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图 ８　 ＢｉＤＤＣ 与 ＤＯＤＰＡ 复配前后 １５０ＳＮ 的红外光谱图

Ｆｉｇ ８　 Ｔｈｅ ｉｎｆｒａｒｅｄ ｓｐｅｃｔｒａ ｏｆ １５０ＳＮ ｓａｍｐｌｅｓ ｂｅｆｏｒｅ ａｎｄ ａｆｔｅｒ
ａｄｄｉｎｇ ＢｉＤＤＣ ａｎｄ ＤＯＤＰＡ

从以上实验分析， 二丁基二硫代氨基甲酸铋与

ｐ， ｐ－二异辛基二苯胺具有良好的高温抗氧协同作

用， 在 ＰＡＯ 合成基础油和 １５０ＳＮ 矿物基础油中均具

有很好的感受性。 二丁基二硫代氨基甲酸铋作为一种

氨基甲酸盐， 自身就具有较好的抗氧化性能， 可以起

到消除自由基和分解氢过氧化物的作用。 氨基甲酸盐

可使润滑油中的氢过氧化物分解， 阻止了自由基链反

应的传递， 最终形成稳定的物质。 而芳胺抗氧剂能够

捕捉自由基， 控制氧化链的生长， 起到良好的氧化抑

制作用。 ２ 种添加剂作用方式不同， 当它们复配后，
对氧化产生的烃自由基和过氧化物都起到良好的消除

作用， 产生抗氧协同性能。
３　 结论

（１） 二丁基二硫代氨基甲酸铋自身具有一定的

抗氧性能， 能够提升 ＰＡＯ 合成基础油和 １５０ＳＮ 矿物

基础油的抗氧化能力。
（２） 二丁基二硫代氨基甲酸铋可以起到消除自

由基和分解氢过氧化物的作用， 可使润滑油中的氢过

氧化物分解， 而芳胺抗氧剂能够捕捉自由基， 控制氧

化链的生长。 两者复配表现出良好的高温抗氧协同性

能， 有效地延长基础油的氧化诱导时间， 抑制沉积物

的产生。
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摘要： 利用有限元分析软件 ＡＢＡＱＵＳ 建立旋转轴唇形油封的二维轴对称模型， 并分析接触宽度、 前后唇角、 过

盈量以及腰厚等结构参数对油封密封性能的影响。 研究结果表明： 在研究的结构参数范围内， 油封的接触压力分布均

满足密封要求； 且油封唇口最大接触压力随接触宽度值、 前唇角和过盈量的增大而减小， 随油封腰部厚度的增加而增

大， 随后唇角的增大先出现明显增大进而趋于平缓。 基于响应曲面法以获得油封面最大接触压力作为优化目标， 对旋

转轴唇形油封的结构参数进行优化设计， 得到最佳的优化组合方案。
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ｓｅａｌｉｎｇ ｓｕｒｆａｃｅ ａｓ ｔｈｅ ｏｐｔｉｍｉｚａｔｉｏｎ ｔａｒｇｅｔ，ｔｈｅ ｓｔｒｕｃｔｕｒａｌ ｐａｒａｍｅｔｅｒｓ ｏｆ ｔｈｅ ｌｉｐ ｓｅａｌ ｏｆ ｔｈｅ ｒｏｔａｒｙ ｓｈａｆｔ ｗｅｒｅ ｏｐｔｉｍｉｚｅｄ ｂａｓｅｄ
ｏｎ ｔｈｅ ｒｅｓｐｏｎｓｅ ｓｕｒｆａｃｅ ｍｅｔｈｏｄｏｌｏｇｙ，ａｎｄ ｔｈｅ ｏｐｔｉｍａｌ ｓｔｒｕｃｔｕｒａｌ ｐａｒａｍｅｔｅｒｓ ｃｏｍｂｉｎａｔｉｏｎ ｓｃｈｅｍｅ ｗａｓ ｏｂｔａｉｎｅｄ．

Ｋｅｙｗｏｒｄｓ：ｒｏｔａｒｙ ｌｉｐ ｓｅａｌ；ｃｏｎｔａｃｔ ｐｒｅｓｓｕｒｅ；ｒｅｓｐｏｎｓｅ ｓｕｒｆａｃｅ ｍｅｔｈｏｄｏｌｏｇｙ；ｓｔｒｕｃｔｕｒｅ ｏｐｔｉｍｉｚａｔｉｏｎ

　 旋转轴唇形密封 （简称油封）， 因具有结构简单、
价格低廉、 密封性好、 寿命长、 跟随性好等优点［１］，
被广泛应用于汽车、 机床、 航空航天、 建筑机械等轴

端动密封 。 由唇形密封组成的油封系统的密封可靠

性对旋转机械整体可靠性起关键作用， 文献 ［２－４］
研究表明， 唇形密封的接触宽度和前后唇角及弹簧劲

度系数、 旋转轴的转速、 唇形密封安装时的过盈量、
工作压强等因素都会影响油封的密封性能。 由于传统

油封设计时其密封可靠性在实验之前是不可预见的，
因此利用有限元软件对油封密封性能进行模拟分析越

来越得到人们的重视。 ＬＥＥ 等［５］ 利用有限元软件

ＭＡＲＣ 建立了油封的有限元模型并对静态条件下油封

的结构参数、 油封用弹簧、 轴和橡胶相对运动产生的

热量对油封唇口接触压力大小及分布和接触宽度的影

响进行了模拟分析。 ＹＡＮＧ 等［６］用 ＭＡＲＣ 软件对唇形

油封的压力分布进行了研究分析， 并且大致估算出了

油封唇口部位润滑油膜的厚度值。 然而， 目前对如何

使旋转轴唇形油封各密封参数实现最佳组合从而获得

最优的接触压力分布目标的研究尚不多见。
本文作者利用有限元软件 ＡＢＡＱＵＳ 对旋转轴唇

形油封的结构参数， 如唇形油封的前后唇角和腰厚、



接触宽度及过盈量对其密封性能的影响进行了分析研

究， 并基于响应曲面法对旋转轴唇形油封的结构参数

进行优化设计， 为唇形密封件的结构设计和初始安装

提供理论指导。
１　 旋转轴唇形油封有限元模型的建立

１􀆰 １　 几何模型的建立及网格的划分

研究选取的旋转轴唇形油封为带弹簧的内包金属

骨架型， 其型号为 ６０ ｍｍ×８０ ｍｍ×８ ｍｍ， 油封的主体

材料是丁腈橡胶 （ＮＢＲ）。 图 １ 所示为初始安装的旋

转轴唇形密封结构示意图， 密封圈与旋转轴为过盈装

配， 其中 α 为油侧唇角， β 为空气侧唇角， Ｒ 为未变

形时油封唇尖部位与弹簧槽中心的轴向距离， 也称为

唇口接触宽度。

图 １　 唇形油封结构图

Ｆｉｇ １　 Ｒｏｔａｒｙ ｌｉｐ ｓｅａｌ ｓｔｒｕｃｔｕｒｅ ｄｉａｇｒａｍ

为便于建模仿真和研究分析， 有限元分析时对密

封材料的特性以及边界约束条件进行如下假设：
（１） 认为旋转轴唇形油封的橡胶材料不可压缩；
（２） 油封密封圈和旋转轴及其接触边界区域均

按轴对称问题解决；
（３） 由于钢构件构成的唇形油封骨架的硬度是橡

胶材料的几万倍， 因此不考虑其变形情况， 即旋转轴

与金属骨架视为刚体， 只需对橡胶部分进行网格划分；
（４） 由于其约束边界位移导致唇形油封唇口部

位产生径向压缩；
（５） 为了分析方便， 不考虑润滑油温度的改变

对唇形油封密封性能的影响。
图 ２ 示出了划分好网格的旋转轴唇形油封的二维

轴对称模型， 有限元模型中旋转轴用线条代替， 其余

部分采用自动划分的四边形网格。 为了获得旋转轴与

油封唇口之间更为细致的接触应力及其分布情况， 从

而得到精确的分析结果， 油封唇口部位网格的划分比

周围区域细密。

图 ２　 网格划分后的轴对称模型

Ｆｉｇ ２　 Ａｘｉｓｙｍｍｅｔｒｉｃ ｍｏｄｅｌ ａｆｔｅｒ ｍｅｓｈｅｄ

１􀆰 ２　 材料模型的建立

油封的主体材料是丁腈橡胶 （ＮＢＲ）， 属于高度

非线性的复合材料， 具有非线性的应力－应变关系。
文中采用两参数的 Ｍｏｏｎｅｙ⁃Ｒｉｖｌｉｎ 模型来描述橡胶材

料的这种应力－应变关系［７－８］， 其应变能函数为

Ｗ＝Ｃ１０（ Ｉ１－３）＋Ｃ０１（ Ｉ２－３）
应力－应变关系即为

δ＝∂Ｗ ／ ∂ε
式中： δ 为应力； ε 为应变， 其中材料常数可根据丁

腈橡胶的硬度由经验公式［９］计算得出：

Ｅ＝
１５．７５＋２．１５ＨＡ

１００－ＨＡ

Ｃ１０ ＝Ｅ ／ ７．５， Ｃ０１ ＝ ０．２５Ｃ１０

式中： Ｅ 为橡胶材料的弹性模量， 由油封生产厂家提供。
文中所分析的油封橡胶材料的 ＩＲＨＤ 硬度为 ７５，

通过计算可得 ２ 个材料参数分别为： Ｃ１０ ＝ ０􀆰 ９４４
ＭＰａ， Ｃ０１ ＝ ０􀆰 ２３６ ＭＰａ。 其他具体参数见表 １。

表 １　 密封结构所用材料及其力学性能参数

Ｔａｂｌｅ １　 Ｔｈｅ ｍａｔｅｒｉａｌ ａｎｄ ｉｔｓ ｍｅｃｈａｎｉｃａｌ ｐｒｏｐｅｒｔｙ
ｐａｒａｍｅｔｅｒｓ ｏｆ ｓｅａｌ ｓｔｒｕｃｔｕｒｅ

材料 弹性模量 Ｅ ／ ＭＰａ 泊松比

旋转轴和骨架 ２ × １０５ ０．３
弹簧 １ ２２５ ０．３
橡胶 ６．８６ ０．４９９ ５

２　 结构参数对旋转轴唇形油封静态密封性能的影响

旋转轴唇形油封是靠密封唇与轴接触表面上形成

的稳定的边界润滑油膜实现密封， 而润滑油膜的形成

主要取决于油封唇部接触应力的分布状态。 因此， 油

封静态时的密封性能 （即压力分布状态） 对旋转轴

的动态密封性能起决定作用。 下面从密封参数对油封

唇部接触应力的分布状态的影响方面， 探索其对旋转

轴唇形油封密封性能的影响。
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２􀆰 １　 唇口接触宽度对密封性能的影响

试验研究表明， 唇口接触宽度 Ｒ 过小 （趋向于

０） 难以保持油膜， 会造成密封油膜的破坏， 在轴跳

动时容易引起弹簧脱落， 不利于密封； Ｒ 的值过大，
油封密封唇与轴之间的接触宽度和摩擦力过大， 会导

致摩擦产生的热量增加， 同时还会引起单位径向力减

小， 最终导致密封失效。
取过盈量 Ｓ 为 ０􀆰 ４５ ｍｍ， 油侧唇角 α 为 ４５°， 空

气侧唇角 β 为 ２０°， 腰厚 Ｔ 为 １􀆰 １ ｍｍ， 当 Ｒ 值在 ０ ～
０􀆰 ６ ｍｍ 之间变化时 （取步长为 ０􀆰 １ ｍｍ）， 分析唇形

油封唇口接触压力沿轴向的分布情况， 结果如图 ３ 所

示。 显然， 所分析的不同唇口接触宽度时的压力分布

都满足密封要求。 图 ４ 示出了油封唇口最大接触压力

随 Ｒ 的变化曲线图。 可以看出， 在其他条件保持不

变的情况下， 唇口最大接触压力随着 Ｒ 的增加而逐

渐减小， 这是由于随着 Ｒ 的增大， 油封空气侧橡胶

受到的紧固弹簧的作用力增大， 导致作用在油封唇尖

部位的作用力减少， 从而引起油封唇口抱轴力减少所

致。 对唇口接触宽度 Ｒ 的量化研究， 为按实际工况

需求设计油封提供了理论依据。

图 ３　 唇口接触压力分布随接触宽度 Ｒ 的变化

Ｆｉｇ ３　 Ｃｈａｎｇｅｓ ｏｆ ｔｈｅ ｃｏｎｔａｃｔ ｐｒｅｓｓｕｒｅ ｄｉｓｔｒｉｂｕｔｉｏｎ ｏｆ ｔｈｅ ｌｉｐ ｗｉｔｈ
ｔｈｅ ｃｏｎｔａｃｔ ｗｉｄｔｈ Ｒ

图 ４　 唇口最大接触压力随接触宽度 Ｒ 的变化

Ｆｉｇ ４　 Ｃｈａｎｇｅｓ ｏｆ ｍａｘｉｍｕｍ ｃｏｎｔａｃｔ ｐｒｅｓｓｕｒｅ ｏｆ ｔｈｅ ｌｉｐ ｗｉｔｈ
ｔｈｅ ｃｏｎｔａｃｔ ｗｉｄｔｈ Ｒ

２􀆰 ２　 前唇角 α 对密封性能的影响

前唇角 α 是指密封圈油侧唇部与旋转轴的夹角。
前唇角过大， 油封安装后与轴的接触面减小， 容易引

起磨损； 前唇角过小， 油封油侧唇口抱轴力减少， 不

易形成泵送。
取唇口接触宽度 Ｒ 为 ０􀆰 ３ ｍｍ， 过盈量 Ｓ 为 ０􀆰 ４５

ｍｍ， 空气侧唇角 β 为 ２０°， 腰厚 Ｔ 为 １􀆰 １ ｍｍ， 当油

侧唇角 α 在 ３０° ～ ５５°之间变化时 （角度增量为 ５°），
分析唇口接触压力沿轴向的分布以及唇口最大接触压

力随 Ｒ 的变化关系， 分别如图 ５ 和图 ６ 所示。 显然，
不同油侧唇角时的唇口接触压力分布都满足密封要

求， 且随着前唇角的增大， 最大接触压力先增大后减

小， 在 ３５°左右达到最大值， 说明油侧唇角在此时密

封效果最佳。

图 ５　 唇口接触压力分布随前唇角 α 的变化

Ｆｉｇ ５　 Ｃｈａｎｇｅｓ ｏｆ ｔｈｅ ｃｏｎｔａｃｔ ｐｒｅｓｓｕｒｅ ｄｉｓｔｒｉｂｕｔｉｏｎ ｏｆ ｔｈｅ ｌｉｐ ｗｉｔｈ
ｔｈｅ ｌｏｗ⁃ａｎｇｌｅ α

图 ６　 唇口最大接触压力随前唇角 α 的变化

Ｆｉｇ ６　 Ｃｈａｎｇｅｓ ｏｆ ｍａｘｉｍｕｍ ｃｏｎｔａｃｔ ｐｒｅｓｓｕｒｅ ｏｆ ｔｈｅ ｌｉｐ ｗｉｔｈ
ｔｈｅ ｌｏｗ⁃ａｎｇｌｅ α

２􀆰 ３　 后唇角 β 对密封性能的影响

油封空气侧唇角即为后唇角 β ， 是指油封空气侧

唇部与轴的夹角。 该值过小， 会恶化油封对轴的跟随

性， 不利于密封； 该值过大， 会降低油封的刚度。
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取唇口接触宽度 Ｒ 为 ０􀆰 ３ ｍｍ， 过盈量 Ｓ 为 ０􀆰 ４５
ｍｍ， 油侧唇角 α 为 ４５°， 腰厚 Ｔ 为 １􀆰 １ ｍｍ， 当空气

侧唇角 β 在 １０° ～ ３５°之间变化时 （取步长值为 ５°），
分析油封唇口接触压力沿轴向的分布以及唇口最大接

触压力随后唇角 β 的变化曲线， 结果分别如图 ７ 和图

８ 所示。 可见， 不同空气侧唇角时， 唇口接触压力分

布都满足密封要求， 且随着空气侧唇角的增加， 唇口

最大接触压力先快速增大， 超过 ２５°后呈逐渐减小趋

势， 密封与轴的接触宽度则随着空气侧唇角的增加而

显著减小。 因此， 当空气侧唇角为 ２５°时， 油封的综

合性能最佳。

图 ７　 唇口接触压力分布随后唇角 β 的变化

Ｆｉｇ ７　 Ｃｈａｎｇｅｓ ｏｆ ｔｈｅ ｃｏｎｔａｃｔ ｐｒｅｓｓｕｒｅ ｄｉｓｔｒｉｂｕｔｉｏｎ ｏｆ ｔｈｅ ｌｉｐ ｗｉｔｈ
ｔｈｅ ｈｉｇｈ⁃ａｎｇｌｅ β

图 ８　 唇口最大接触压力随后唇角 β 的变化

Ｆｉｇ ８　 Ｃｈａｎｇｅ ｏｆ ｍａｘｉｍｕｍ ｃｏｎｔａｃｔ ｐｒｅｓｓｕｒｅ ｏｆ ｔｈｅ ｌｉｐ ｗｉｔｈ
ｔｈｅ ｈｉｇｈ⁃ａｎｇｌｅ β

２􀆰 ４　 过盈量Ｓ 对密封性能的影响

过盈量是指在自由状态时， 旋转轴轴径与唇形油

封唇口内径之差。 过盈量太小， 油封易造成泄漏； 若

过盈量太大， 在轴高速运转时， 因唇口紧贴在旋转轴

上， 从而引起油封唇口和旋转轴表面温度迅速上升，
将会造成油封唇口橡胶老化速度加快， 使油封寿命缩

短甚至失效。 因此， 选择合适的过盈量十分重要。
取唇口接触宽度 Ｒ 为 ０􀆰 ３ ｍｍ， 腰厚 Ｔ 为 １􀆰 １

ｍｍ， 油侧唇角 α 为 ４５°， 空气侧唇角 β 为 ２０°， 当过

盈量的取值范围定义在 ０􀆰 ３５ ～ ０􀆰 ６ ｍｍ 之间 （每次的

增量设定为 ０􀆰 ０５ ｍｍ）， 分析油封唇口接触压力沿轴

向的分布以及唇口最大接触压力随过盈量的变化曲

线， 结果如图 ９ 和图 １０ 所示。 可以看出， 在过盈量

取值范围内的压力分布都满足密封要求， 且最大接触

压力随着唇部过盈量的增加而减小， 表明过盈量过大

反而不利于密封。

图 ９　 唇口接触压力分布随过盈量 Ｓ 的变化

Ｆｉｇ ９　 Ｃｈａｎｇｅｓ ｏｆ ｔｈｅ ｃｏｎｔａｃｔ ｐｒｅｓｓｕｒｅ ｄｉｓｔｒｉｂｕｔｉｏｎ ｏｆ ｔｈｅ ｌｉｐ ｗｉｔｈ
ｔｈｅ ｉｎｔｅｒｆｅｒｅｎｃｅ ｏｆ Ｓ

图 １０　 唇口最大接触压力随过盈量 Ｓ 的变化

Ｆｉｇ １０　 Ｃｈａｎｇｅｓ ｏｆ ｍａｘｉｍｕｍ ｃｏｎｔａｃｔ ｐｒｅｓｓｕｒｅ ｏｆ ｔｈｅ ｌｉｐ ｗｉｔｈ
ｔｈｅ ｉｎｔｅｒｆｅｒｅｎｃｅ ｏｆ Ｓ

２􀆰 ５　 腰厚 Ｔ 对密封性能的影响

在实际工作中， 腰部厚度是影响旋转轴唇形油封随

动性能和密封性能的重要参数。 若腰部厚度过小， 则唇

口对轴具有较好的跟随性， 密封圈在使用时易突出变

形； 若腰部厚度过大， 则对轴的随动性较差， 唇部易磨

损破坏， 从而引起泄漏， 造成密封失效。 因此在油封结

构设计中， 选择适当的腰部厚度是非常重要的。
其他参数保持不变， 取唇口接触宽度 Ｒ 为 ０􀆰 ３

ｍｍ， 过盈量 Ｓ 为 ０􀆰 ４５ ｍｍ， 油侧唇角 α 为 ４５°， 空气

侧唇角 β 为 ２０°， 当腰部厚度在 ０􀆰 ８ ～ １􀆰 ４ ｍｍ 之间时

（每次的增量设定为 ０􀆰 １ ｍｍ）， 分析油封唇口接触压

力沿轴向的分布以及唇口最大接触压力随腰部厚度的
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变化情况， 结果如图 １１ 和图 １２ 所示。 可以看出， 在

分析的腰部厚度范围内， 其唇口接触压力分布均满足

密封要求， 且唇口最大接触压力随着唇形油封腰部厚

度的增大而增加， 表明腰部厚度的增大对油封的密封

性起有利作用。

图 １１　 唇口接触压力分布随腰厚 Ｔ 的变化

Ｆｉｇ １１　 Ｃｈａｎｇｅｓ ｏｆ ｔｈｅ ｃｏｎｔａｃｔ ｐｒｅｓｓｕｒｅ ｄｉｓｔｒｉｂｕｔｉｏｎ ｏｆ ｔｈｅ ｌｉｐ ｗｉｔｈ
ｔｈｅ ｗａｉｓｔ ｄｅｐｔｈ Ｔ

图 １２　 唇口最大接触压力随腰厚 Ｔ 的变化

Ｆｉｇ １２　 Ｃｈａｎｇｅｓ ｏｆ ｍａｘｉｍｕｍ ｃｏｎｔａｃｔ ｐｒｅｓｓｕｒｅ ｏｆ ｔｈｅ ｌｉｐ ｗｉｔｈ
ｔｈｅ ｗａｉｓｔ ｄｅｐｔｈ Ｔ

３　 基于响应曲面法的油封结构参数优化设计

响应曲面法 （Ｒｅｓｐｏｎｓｅ Ｓｕｒｆａｃｅ Ｍｅｔｈｏｄ， ＲＳＭ），
也称为回归设计， 是通过适当的试验设计来获得需要

的数据， 利用多元二次回归方程来拟合因素与响应值

之间函数关系， 并通过对响应曲面及等值线的分析获

取最佳工艺参数组合方案， 处理相应变量问题的一种

传统统计优化方法［１０］。
根据响应曲面法， 利用相关文献 ［１１－１２］ 和初

步试验来进一步确定影响油封唇口接触压力的实验因

素和因子水平。 以旋转轴唇形油封唇口最大接触压力

具有望目特性作为响应优化目标， 选择油封的接触宽

度、 前后唇角、 过盈量以及腰厚 ５ 因子进行优化设计。
如图 １３ 和图 １４ 所示的三维响应曲面图， 可以清

晰地看出各因子对响应变量的影响程度。 曲面图中等

高线的形状弯曲且比较陡时， 表明这些因子之间交互

效应对响应变量接触压力的影响显著。 在响应变量为

最大接触压力时的方差分析中， 接触宽度与其他 ４ 个

因子、 前唇角与过盈量和腰厚、 腰厚与后唇角和过盈

量之间的二阶交互效应均不显著， 因此在计算过程中

不需要考虑以上 ２ 个交互效应。

图 １３　 接触压力与后唇角、 前唇角的曲面图

Ｆｉｇ １３　 Ｔｈｅ ｃｕｒｖｅｄ ｓｕｒｆａｃｅｓ ｏｆ ｃｏｎｔａｃｔ ｐｒｅｓｓｕｒｅ ａｎｄ ｔｈｅ ｒｅａｒ ｌｉｐ
ａｎｄ ｆｒｏｎｔ ｌｉｐ ａｎｇｌｅｓ

图 １４　 接触压力与过盈量、 后唇角的曲面图

Ｆｉｇ １４　 Ｔｈｅ ｃｕｒｖｅｄ ｓｕｒｆａｃｅｓ ｏｆ ｃｏｎｔａｃｔ ｐｒｅｓｓｕｒｅ ａｎｄ ｔｈｅ
ｉｎｔｅｒｆｅｒｅｎｃｅ， ｔｈｅ ｒｅａｒ ｌｉｐ ａｎｇｌｅ

接触宽度、 油侧唇角、 空气侧唇角、 过盈量、 腰

厚 ５ 因子的优化结果如图 １５ 所示， 其中， ｙ 表示望

目特性的目标值， ｄ 表示复合合意性 （即越接近设定

目标， 此值就越向 １ 靠拢）。 当旋转轴唇形油封的接

触宽度为 ０􀆰 ２２ ｍｍ、 油侧唇角为 ３５􀆰 ４１°、 空气侧唇角

为 １５􀆰 ２５°、 过盈量为 ０􀆰 ４１ ｍｍ、 腰厚为 １􀆰 ０４ ｍｍ 时，
达到期望值， 密封性能最优。

图 １５　 响应变量优化图

Ｆｉｇ １５　 Ｏｐｔｉｍｉｚａｔｉｏｎ ｏｆ ｔｈｅ ｒｅｓｐｏｎｓｅ ｖａｒｉａｂｌｅ
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４　 结论

（１） 在研究的结构参数范围内， 旋转轴唇形油

封唇部的接触应力分布都呈现出唇口最大接触压力在

靠近油侧区域出现， 而在空气侧区域逐渐减小。
（２） 旋转轴唇形油封主密封面的最大接触压力

随着接触宽度的增大而逐渐减小， 随着前唇角的增加

先增大后减小， 在 ３５°左右时达到最大值； 随空气侧

唇角的增大先快速升高， 超过 ２５°后呈逐渐下降趋

势； 随唇部过盈量的增大反而逐渐减小， 随唇形油封

腰部厚度的增大缓慢增大。
（３） 基于响应曲面对某油封进行了多目标优化

设计， 得出了最优的结构参数组合， 即当接触宽度

Ｒ＝ ０􀆰 ２２ ｍｍ， 油侧唇角 α ＝ ３５􀆰 ４１°， 空气侧唇角 β ＝
１５􀆰 ２５°， 过盈量 Ｓ＝ ０􀆰 ４１ ｍｍ， 腰厚 Ｔ ＝ １􀆰 ０４ ｍｍ 时实

现了最大接触压力 ６ ＭＰａ 的优化目标。
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ａ ｒｏｔａｒｙ ｌｉｐ ｓｅａｌ ｕｓｉｎｇ ｆｌｏｗ ｆａｃｔｏｒｓ［Ｊ］．Ｔｒｉｂｏｌｏｇｙ Ｉｎｔｅｒｎａｔｉｏｎａｌ，
２０１３，５７：１９５－２０１．

广东计量科学研究院完成多项微纳米技术科研项目
　 　 随着纳米科技及微加工的发展， 微纳尺度产品的计量

检测愈加迫切， 需求也逐渐增大。 为解决量传溯源问

题， 广东省计量院通过承担质检总局科研项目 “微纳米薄

膜厚度的量值溯源及膜厚测量仪器校准技术研究” 和省科

技厅科研项目 “微纳米尺度薄膜台阶标样及膜厚量传体系

研究”， 成功研制出微纳米线宽标准样板、 纳米台阶高度

标准样板、 薄膜厚度标准样品等。 其研究成果可用于扫描

电子显微镜 （ ＳＥＭ）、 扫描探针显微镜、 Ｘ 射线荧光测厚

仪的校准。 在此基础上， 广东计量院率先在国内建立扫描

探针显微镜、 Ｘ 射线荧光测厚仪校准两项大区级计量标

准， 基本解决华南地区该类微纳米尺度仪器的量传溯源

问题。
为促进微纳米技术水平与接轨国际， 广东省计量院参

与了国家科技支撑计划项目 “微纳技术计量标准和标准物

质研究”， 协助国家计量院开展计量型扫描电镜及双探针扫

描探针显微镜标准测量装置的研究， 在国内首次实现扫描

电镜的测量结果直接溯源至国际米定义激光波长基准， 同

时利用双探针测量模式， 突破探针显微镜的测量盲区， 实

现真三维纳米结构的准确测量。
目前， 经广东省计量院校准的扫描电子显微镜、 Ｘ 射

线荧光测厚仪等高端分析仪器， 为华南地区的微电子、 超

精密加工、 新材料以及汽车制造产业等领域共 １５０ 多家企

业提供了转型升级的量传溯源支撑， 助推产业转型升级。
例如， 国家级高新技术企业深圳华星光电在液晶显示面板

研发过程中存在精密元器件量值不确定等问题， 一直没有

攻关成功。 广东省计量院对其微观分析仪器进行校准和溯

源， 确保仪器测量结果准确可靠， 促进了该企业的高端液

晶面板开发。
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不同冷却润滑条件下 ＴＢ６ 钛合金高速铣削切削力实验研究∗
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摘要： 为研究冷却润滑介质及切削参数对 ＴＢ６ 钛合金切削力的影响， 在干式、 低温冷风、 常温微油雾 ３ 种冷却润

滑条件下进行涂层硬质合金绿色切削 ＴＢ６ 钛合金试验。 通过多元回归分析法， 建立 ３ 种冷却润滑条件下切削力的经验

公式， 研究工艺参数对切削力的影响。 研究表明， 相同工艺参数下， 干式切削切削力最大， 低温冷风次之， 微油雾润

滑条件下的切削力较干切降低 ２０％。 采用硬质合金刀具铣削 ＴＢ６ 钛合金， 应选择微量油雾作为冷却润滑介质， 切削参

数应选择大的切削速度和径向切深， 适当的进给量和轴向切深。
关键词： ＴＢ６ 钛合金； 绿色切削； 切削力； 回归分析
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ｔｈｅ ｃｕｔｔｉｎｇ ｓｐｅｅｄ ｉｓ ｒｅｄｕｃｅｄ ｂｙ ２０％ ｕｎｄｅｒ ｔｈｅ ｔｉｎｙ ｍｉｓｔ ｌｕｂｒｉｃａｔｉｎｇ．Ａｄａｐｔ ｃｏａｔｅｄ ｃａｒｂｉｄｅ ｔｏｏｌｓ ｔｏ ｍｉｌｌｉｎｇ ＴＢ６ ｔｉｔａｎｉｕｍ ａｌ⁃
ｌｏｙ，ｉｔ’ｓ ｂｅｔｔｅｒ ｔｏ ｃｈｏｏｓｅ ｔｈｅ ｔｉｎｙ ｍｉｓｔ ａｓ ｔｈｅ ｃｏｏｌｉｎｇ ｌｕｂｒｉｃａｔｉｎｇ ｍｅｄｉｕｍ，ｔｈｅ ｃｕｔｔｉｎｇ ｐａｒａｍｅｔｅｒ ｓｈｏｕｌｄ ｃｈｏｏｓｅ ｔｈｅ ｈｉｇｈ
ｓｐｅｅｄ ｃｕｔｔｉｎｇ ｓｐｅｅｄ ａｎｄ ｔｈｅ ｒａｄｉａｌ ｃｕｔｔｉｎｇ ｄｅｐｔｈ ｏｆ ａｎｄ ｇｉｖｅ ｔｈｅ ａｐｐｒｏｐｒｉａｔｅ ｆｅｅｄｉｎｇ ｓｐｅｅｄ ａｎｄ ａｘｉａｌ ｄｅｐｔｈ．

Ｋｅｙｗｏｒｄｓ：ＴＢ６ ｔｉｔａｎｉｕｍ ａｌｌｏｙ；ｇｒｅｅｎ ｃｕｔｔｉｎｇ；ｃｕｔｔｉｎｇ ｆｏｒｃｅ；ｒｅｇｒｅｓｓｉｏｎ ａｎａｌｙｓｉｓ

　 钛合金具有优异的物理、 机械性能， 但其较高的

化学活性和较低的导热率极大地限制了钛合金的切削

加工性， 增加了生产成本。 为此， 诸多国内外学者深

入开展了钛合金绿色铣削加工切削力的研究。 ＮＡＲＵ⁃
ＴＡＫＩ［１］对车削 Ｔｉ⁃６Ａｌ⁃４Ｖ 合金的切削力和切削温度进

行了研究， 结果表明， 在 ２０～２００ ｍ ／ ｍｉｎ 的切削速度

范围内， 切削力几乎不发生变化。 刘鹏等人［２］研究了

ＴＡ１５ 钛合金在高速加工中切削力的变化规律， 建立

了高频分量和切削用量对动态切削力的数学模型。 满

忠雷等［３－４］研究了 ＴＣ４ 合金在干切削、 空气油雾和氮

气油雾介质下高速铣削切削力与铣削用量关系， 在

２００～３００ ｍ ／ ｍｉｎ 的切削速度范围， 切削力随切削速度

增加而单调上升。 戚宝运等［５］在不同冷却润滑介质下

进行了高速车削钛合金试验， 发现电离空气条件下的

切削力最小， 低温 ＭＱＬ 下切削温度最低。
虽然已有大量的文献对 Ｔｉ⁃６Ａｌ⁃４Ｖ 和 ＴＣ４ 钛合金

的切削力进行研究［６－９］， 但是对高强度钛合金 ＴＢ６，
冷却润滑介质及切削参数对切削力有何影响， 国内尚

缺乏相关研究［１０－１２］。 ＴＢ６ 强度高、 断裂韧性好、 淬透

性较好、 耐腐蚀能力强， 广泛用于飞机机身、 机翼和

起落架结构件。 由于铣削力大小直接影响零件的表面

质量， 因此建立铣削力经验模型， 分析加工参数对铣

削力的影响， 对于建立航空航天高速切削工艺数据库

具有实际意义。
本文作者通过 ＴＢ６ 钛合金的绿色铣削试验， 测

量切削过程的切削力， 运用最小二乘法对数据进行回

归分析， 建立切削力经验模型， 得出不同冷却润滑条



件下， 切削工艺参数对切削力的影响规律。
１　 试验设计

１􀆰 １　 试验材料

采用近 βＴＢ６ 钛合金 （ Ｔｉ⁃１０Ｖ⁃２Ｆｅ⁃３Ａｌ） 作为试

验材料， 试件尺寸为 ９５ ｍｍ×２５ ｍｍ ×１００ ｍｍ。 化学

成分及机械性能见表 １、 表 ２。

表 １　 ＴＢ６ 钛合金化学成分

Ｔａｂｌｅ １　 ＴＢ６ ｔｉｔａｎｉｕｍ ａｌｌｏｙ ｃｈｅｍｉｃａｌ ｃｏｍｐｏｓｉｔｉｏｎ

元素 Ｈ Ｏ Ｎ Ｆｅ Ａｌ Ｖ Ｔｉ
质量分

数 ｗ ／ ％
０．０１ ０．０３ ０．０３ １．９３ ２．９３ １０．１３ 余量

表 ２　 ＴＢ６ 钛合金的机械性能

Ｔａｂｌｅ ２　 ＴＢ６ ｔｉｔａｎｉｕｍ ａｌｌｏｙ ｍｅｃｈａｎｉｃａｌ ｐｒｏｐｅｒｔｉｅｓ

参数 室温 ３５０ ℃
抗拉强度 σｂ ／ ＭＰａ １ ００５ ９６３
屈服强度 σ０．２ ／ ＭＰａ １ ０３５ ９８８
持久强度 σ１００ ／ ＭＰａ ９９７ ８４０

伸长率 δ ／ ％ ６ １６．８
收缩率 ψ ／ ％ ６４ ７０．８

冲击韧性 αｋ ／ （Ｊ·ｃｍ－２） ６０ ５８

１􀆰 ２　 试验装置

切削试验在北京机床厂 ＸＫＡ７１４ 数控铣床上完

成。 刀片采用肯纳 （ＫＥＮＮＡ） 硬质合金 ２ 齿方肩立

铣刀， 涂层 ＫＣ７２５Ｍ， 刀具直径 ２０ ｍｍ。 刀片几何参

数为： 前角 ６°， 后角 ７°， 刃倾角 ４°。 切削方式为顺

铣。 图 １ 给出了试验所选用的刀杆和刀片。

图 １　 试验所用刀杆和刀片

Ｆｉｇ １　 Ｔｅｓｔ ｔｏｏｌ ｒｏｄ ａｎｄ ｂｌａｄｅｓ

动态切削力测试系统如图 ２ 所示， 由 Ｋｉｓｔｌｅｒ
９２５５Ｃ 压电式测力仪、 ５０５８ 电荷放大器和 ＤｙｎｏＷａｒｅ
Ｔｙｐｅ ５６９７ 数据采集与处理单元组成， 切削试验装置

如图 ３ 所示。

图 ２　 切削力测试系统

Ｆｉｇ ２　 Ｃｕｔｔｉｎｇ ｆｏｒｃｅ ｔｅｓｔ ｓｙｓｔｅｍ

图 ３　 切削试验装置

Ｆｉｇ ３　 Ｅｘｐｅｒｉｍｅｎｔａｌ ｄｅｖｉｃｅ

铣削试验分别在干切削、 低温冷风、 常温微油雾

介质下进行。 试验用微油雾及低温冷风装置为 ＯｏＷ
１２９ 复合喷雾冷却系统， 如图 ４ 所示。 润滑液采用

ＭＩＲＣＯＬＵＢＥ ２０００ 植物油基环保型切削油。 设定低温

冷风喷管出口温度为－３０ ℃， 流量为 ３００ Ｌ ／ ｍｉｎ， 控

制常温微油雾流量为 ２０ ～ ３０ ｍＬ ／ ｈ， 油水流量比为

１ ∶ １００， 气压为 ０􀆰 ５ ＭＰａ。 采用外部喷射， 喷管与机

床主轴成 ４５°， 喷口距离刀－屑接触区 ２０ ｍｍ。

图 ４　 喷雾冷却系统

Ｆｉｇ ４　 Ｓｐｒａｙ ｃｏｏｌｉｎｇ ｓｙｓｔｅｍ
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１􀆰 ３　 试验方法

试验采用四因素四水平正交试验方法进行。 变量

为切削速度 ｖ、 每齿进给量 ｆ、 轴向切深 ａｐ 和径向切

深 ａｅ， 铣削试验因子与水平见表 ３。 试验过程中监测

并记录测量三向切削力， 将稳态切削段测得的三向切

削力分别取平均值， 最后计算出切削合力 Ｆ。 表 ４ 为

试验正交表和切削力试验数据。

表 ３　 因素水平表

Ｔａｂｌｅ ３　 Ｆａｃｔｏｒｓ ｌｅｖｅｌ ｔａｂｌｅ

水平
切削速度

ｖ ／ （ｍ·ｍｉｎ－１）
进给量 ｆ ／
（ｍｍ·ｚ－１）

轴向切深

ａｐ ／ ｍｍ
径向切深

ａｅ ／ ｍｍ
１ ６０ ０．０２ ０．５ ５
２ １００ ０．０４ １ ６
３ １４０ ０．０６ １．５ ７
４ １８０ ０．０８ ２ ８

表 ４　 不同切削条件下 ＴＢ６ 钛合金铣削试验正交表和切削合力试验数据

Ｔａｂｌｅ ４　 Ｍｉｌｌｉｎｇ ｅｘｐｅｒｉｍｅｎｔ ｏｒｔｈｏｇｏｎａｌ ｔａｂｌｅ ａｎｄ ｃｕｔｔｉｎｇ ｆｏｒｃｅ ｄａｔａ ｏｆ ＴＢ６ ｔｉｔａｎｉｕｍ ａｌｌｏｙ ｉｎ ｄｉｆｆｅｒｅｎｔ ｃｏｎｄｉｔｉｏｎｓ

组号
切削速度

ｖ ／ （ｍ·ｍｉｎ－１）
每齿进给量

ｆ ／ （ｍｍ·ｚ－１）
轴向切削

深度 ａｐ ／ ｍｍ
径向切削

深度 ａｅ ／ ｍｍ
　 　 　 　 　 　 　 　 Ｆ ／ Ｎ　 　 　 　 　 　 　 　
干切 低温冷风 微量油雾

１ ６０ ０．０２ ０．４ ２ ２６．３５９ ５７ ２３．２５３ ８７ ２２．５５３ ５２
２ ６０ ０．０４ ０．７ ４ ５４．８０８ ３４ ４９．１２２ １１ ４６．４２２ １４
３ ６０ ０．０６ １ ６ ８９．２２８ ９３ ８４．８３１ ４５ ７４．７２１ ０１
４ ６０ ０．０８ １．３ ８ １３０．８５０ ０ １３４．６９６ ７ ９０．８２６ ３５
５ １００ ０．０２ ０．７ ６ ５６．０７２ ６４ ５１．４４５ ５２ ４１．９６７ ６６
６ １００ ０．０４ ０．４ ８ ５１．９５９ ９６ ５２．０４４ ０１ ４６．７８０ ７２
７ １００ ０．０６ １．３ ４ ７６．０９１ ９ ８０．２１８ ８３ ６３．０５６ ６６
８ １００ ０．０８ １ ２ ６０．５８８ ４９ ６０．６０１ ８３ ５８．３３１ ６９
９ １４０ ０．０２ １ ８ ７９．６０６ ６９ ７４．９６７ ０４ ５９．３９８ １３
１０ １４０ ０．０４ １．３ ６ １００．３８０ ４ ９３．３３２ １７ ８８．２７１ ８７
１１ １４０ ０．０６ ０．４ ４ ５７．０６９ ５８ ５２．７６２ ６４ ４０．８２８ ３１
１２ １４０ ０．０８ ０．７ ２ ６０．２４８ ９１ ６３．３６６ ４ ４９．４５２ ７６
１３ １８０ ０．０２ １．３ ４ ９６．４０１ ５３ ８４．８６５ ８５ ５８．４３７ ９７
１４ １８０ ０．０４ １ ２ ９２．２２４ ７４ ８２．１９８ ９２ ４８．８０１ ０８
１５ １８０ ０．０６ ０．７ ８ １１２．０６９ ５ １００．０４２ ４ ８３．２４１ ６３
１６ １８０ ０．０８ ０．４ ６ ７２．６３８ ０９ ６５．６８０ ８２ ５４．７３８ ７１

２　 切削力经验公式的建立与分析

２􀆰 １　 经验公式的建立

铣削过程中切削合力 Ｆ 与切削速度 ｖ、 每齿进给

量 ｆ、 轴向切深 ａｐ 和径向切深 ａｅ 等切削参数相关。
切削力、 表面粗糙度经验公式可用下列指数函数

表示：
Ｆ ＝ ａ１ｖ

ａ２ ｆａ３ａａ４

ｐ ａ
ａ５

ｅ （１）
式中： ａ１、 ｂ１ 为决定于刀具几何和材料性质的系数；
ａ２， ａ３， ａ４ 为切削参数的指数。 对式 （１） 两边分别

求对数， 得

ｌｇＦ ＝ ｌｇａ１ ＋ ａ２ ｌｇｖ ＋ ａ３ ｌｇｆ ＋ ａ４ ｌｇａｐ ＋ ａ５ ｌｇａｅ （２）
设 Ｙ＝ ｌｇＦ ， Ｂ＝ ｌｇａ１， Ｘ１ ＝ ｌｇｖ ， Ｘ２ ＝ ｌｇｆ ，
Ｘ３ ＝ ｌｇａｐ ， Ｘ４ ＝ ｌｇａｅ 。 式 （１） 可转化为：
Ｙ ＝ Ｂ ＋ ａＸ１ ＋ ｂＸ２ ＋ ｃＸ３ ＋ ｄＸ４ （３）
应用多元线性回归法进行拟合， 对式 （３） 进行

广义回归分析， 获得切削参数的各个系数， 进而建立

指数形式的切削力经验公式。 根据试验结果， 以 ３ 种

润滑冷却条件下的切削合力为目标建立的经验公式为

干式切削：
Ｆ ＝ ２５．１２ｖ０．３１１ ｆ０．２４２ａ０．５６２

ｐ ａ０．３２７
ｅ （６）

低温冷风切削：
Ｆ ＝ ３３．８８ｖ０．２７５ ｆ０．３０６ａ０．５９８

ｐ ａ０．３２８
ｅ （７）

微量油雾切削：
Ｆ ＝ ４８．９８ｖ０．１４２ ｆ０．３０３ａ０．４９２

ｐ ａ０．３４２
ｅ （８）

２􀆰 ２　 回归方程的显著性检验

表 ５ 给出了不同冷却润滑条件下切削力的方差分

析结果。 根据回归方差和残差方差计算统计量 Ｆ 的

值。 取显著性水平 α ＝ ０􀆰 ０５， 查 Ｆ 分布表， Ｆ０􀆰 ０５ （４，
１１） ＝ ３􀆰 ３６， 显然， 表 ５ 中的切削合力 Ｆ 的回归值远

大于估计值， 说明建立的切削力回归模型高度显著。
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表 ５　 切削合力回归方程的显著性检验分析

Ｔａｂｌｅ ５　 Ｓｉｇｎｉｆｉｃａｎｃｅ ｔｅｓｔ ａｎａｌｙｓｉｓ ｏｆ ｃｕｔｔｉｎｇ ｆｏｒｃｅ
ｒｅｇｒｅｓｓｉｏｎ ｅｑｕａｔｉｏｎ

方法 来源 平方和 ＳＳ 自由度 ｄｆ 均方 ＭＳ Ｆ 值

干式

切削

回归 ０．３７７ ５ ４ ０．０９４ ４ ２３．５０
残差 ０．０４４ ２ １１ ０．００４ ０ ＞３．３６
总计 ０．４２１ ７ １５ 高度显著

低温

冷风

回归 ０．４１９ ２ ４ ０．１０４ ８ ３９．７０
残差 ０．０２９ ０ １１ ０．００２ ６ ＞３．３６
总计 ０．４４８ ２ １５ 高度显著

微量油

雾

回归 ０．３２７ ８ ４ ０．０８２ ０ ６６．５２
残差 ０．１３５ ５ １１ ０．００１ ２ ＞３．３６
总计 ０．４６３ ３ １５ 高度显著

图 ５ 为 ３ 种冷却润滑条件下， 切削合力回归模型

标准化残差的累积正态概率图 （ＰＰ 图）， 该图是一

种检验正态分布的统计图形。

图 ５　 ３ 种冷却润滑条件下切削力回归模型 ＰＰ 图

Ｆｉｇ ５　 Ｒｅｇｒｅｓｓｉｏｎ ｍｏｄｅｌ ｐｒｏｂａｂｉｌｉｔｙ ｇｒａｐｈ ｏｆ ｃｕｔｔｉｎｇ ｆｏｒｃｅ ｉｎ ｔｈｒｅｅ
ｃｏｏｌｉｎｇ ａｎｄ ｌｕｂｒｉｃａｔｉｏｎ ｃｏｎｄｉｔｉｏｎｓ

可以看出， 每组 １６ 个数据大多散落在斜率为 １
的直线附近， 说明经验分布与理论分布基本一致， 呈

正态分布， 模型总体拟合效果不错。 可以看出， 低温

冷风条件下切削力的累积概率图拟合效果相对较差，
出现几个偏离点， 反映出在加工或数据采集过程中出

现个别异常。
总体来说， 相较于微量油雾润滑， 低温冷风对切

削力的影响与干式切削相比差别并不大。 温度测量表

明， 风冷对切削温度的降幅仅有几十度， 效果并不明

显， 考虑测量误差， 风冷对切削力的影响程度相对较

小。 微量油雾润滑是将水、 压缩空气与少量润滑油混

合气化， 高速喷射到刀屑接触区， 在一定的压力下，
油膜喷射进入刀具－工件的接触区， 使其得到充分润

滑， 有效地降低切削区的摩擦力， 水雾在高温作用下

汽化， 微液滴的挥发吸收并带走大量热量， 使得切削

热和切削力显著降低。
３　 切削参数对切削力的影响

由回归公式 （６）、 （７） 可看出， 采用 ＫＣ７２５Ｍ
高速铣削高强度钛合金时， 轴向切深对切削合力的影

响最为显著， 其次为径向切深， 进给量和切削速度对

切削合力的影响程度随着冷却润滑条件的改变有所变

化。 可以看出， 随着冷却润滑条件的改善， 切削速度

对切削力的影响显著降低。
图 ６ 示出了每齿 ｆ＝ ０􀆰 ０６ ｍｍ ／ ｚ， ａｐ ＝ １ ｍｍ， ａｅ ＝ ６

ｍｍ 时， 切削合力随着切削速度 ｖ 的变化效应曲线。
相比干式切削， 低温冷风和微油雾冷却使得切削力分

别降低 ６％和 ２２％， 总体上， 切削力随着切削速度的

增加而增加， 但在切削速度大于 １４０ ｍ ／ ｍｉｎ 时切削力

降低的趋势变缓， 微油雾冷却对减小切削力的幅度影

响较大。

图 ６　 切削合力随切削速度变化效应曲线

Ｆｉｇ ６　 Ｔｈｅ ｅｆｆｅｃｔ ｃｕｒｖｅｓ ｏｆ ｃｕｔｔｉｎｇ ｆｏｒｃｅ ｃｈａｎｇｉｎｇ ｗｉｔｈ
ｃｕｔｔｉｎｇ ｓｐｅｅｄ

图 ７ 示出了切削速度 ｖ ＝ １００ ｍ ／ ｍｉｎ， 轴向切深

ａｐ ＝ １􀆰 ３ ｍｍ， 径向切深 ａｅ ＝ ６ ｍｍ 时， 每齿进给量 ｆ 对
切削合力的影响。 可以看出， 随着进给量的增大， 切
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削合力有所增加， 这与大多数文献的研究结果相一

致。 在干式和微油雾切削环境下， 当每齿进给量超过

０􀆰 ０６ ｍｍ ／ ｚ 时， 切削力增加幅度降低。 其原因可能是

由于进给量的增加， 切削温度升高， 造成切屑底层软

化， 切削力减小。 微油雾环境下， 切削力随着进给量

增加变化不大， 说明在 ０􀆰 ０８ ｍｍ ／ ｚ 每齿进给量的条件

下， 冷却充分， 切屑与前刀面摩擦因数减小， 切屑变

形小， 单位切削力降低。 因此， 从控制切削力的角度

看， 适当增加进给量是一种较好的选择。

图 ７　 切削合力随每齿进给量变化效应曲线

Ｆｉｇ ７　 Ｔｈｅ ｅｆｆｅｃｔ ｃｕｒｖｅｓ ｏｆ ｃｕｔｔｉｎｇ ｆｏｒｃｅ ｃｈａｎｇｉｎｇ ｗｉｔｈ ｅａｃｈ
ｔｏｏｔｈ ｆｅｅｄ

图 ８ 示出了切削速度 ｖ＝ １４０ ｍ ／ ｍｉｎ， 每齿进给量

ｆ＝ ０􀆰 ０８ ｍｍ ／ ｚ， 轴向切深 ａｐ ＝ ０􀆰 ７ ｍｍ 时， 切削合力随

径向切深 ａｅ 的变化效应。 可以看出， 随着径向切深

ａｅ 增大， 切削力小幅增大； 低温冷风与干切环境下

的切削力变化趋势接近， 润滑效果并不明显； 相比冷

风切削， 微油雾切削降低切削力 ２０％以上。 试验表

明， 在微油雾环境下， 径向切深的增加对切削力无明

显影响， 从提高生产率的角度， 可以考虑大幅增加径

向切深。

图 ８　 切削合力随径向切深变化效应曲线

Ｆｉｇ ８　 Ｔｈｅ ｅｆｆｅｃｔ ｃｕｒｖｅｓ ｏｆ ｃｕｔｔｉｎｇ ｆｏｒｃｅ ｃｈａｎｇｉｎｇ ｗｉｔｈ ｒａｄｉａｌ
ｃｕｔｔｉｎｇ ｄｅｐｔｈ

图 ９ 示出了切削速度 ｖ＝ １００ ｍ ／ ｍｉｎ， 每齿进给量

ｆ ＝ ０􀆰 ０４ ｍｍ ／ ｚ， 径向切深 ａｅ ＝ ８ ｍｍ 时， 切削合力随径

向切深 ａｅ 的变化效应。 可以看出， 随着轴向切深 ａｐ

增大， 切削力大幅增大， 说明随着刀具－工件接触长

度的增加， 切削层截面积增大， 造成切削力增大。 同

时可以看出， 低温冷风与干切环境下的切削力十分接

近， 说明冷风很难使得刀－工接触区的润滑条件得到

改善； 相较于干切， 微量油雾冷却降低切削力 ２５％，
有明显效果。

图 ９　 切削合力随轴向切深变化效应曲线

Ｆｉｇ ９　 Ｔｈｅ ｅｆｆｅｃｔ ｃｕｒｖｅｓ ｏｆ ｃｕｔｔｉｎｇ ｆｏｒｃｅ ｃｈａｎｇｉｎｇ ａｘｉａｌ
ｃｕｔｔｉｎｇ ｄｅｐｔｈ

试验表明， 涂层硬质合金刀具低速切削高强度钛

合金 ＴＢ６ 时， 润滑条件对切削力的影响十分有限。
高速切削时， 低温冷风可以降低切削力， 但远不如微

油雾润滑冷却的效果。 从降低切削力和提高生产率两

方面考虑， 应该优选微量油雾作为冷却润滑介质， 切

削用量选择尽可能高的切削速度， 适当的进给量， 尽

可能大的径向切深和适当的轴向切深。 综上所述，
ｖ＝ １８０ ｍ ／ ｍｉｎ， ｆ ＝ ０􀆰 ０６ ｍｍ ／ ｚ， ａｅ ＝ ８ ｍｍ， ａｐ ＝ ０􀆰 ７
ｍｍ 是微油雾润滑条件下， 涂层硬质合金刀具铣削

ＴＢ６ 钛合金较为理想的切削参数。
４　 结论

（１） 通过涂层硬质合金干式铣削 ＴＢ６ 钛合金试

验， 系统研究了冷却润滑条件和工艺参数对切削力的

影响， 采用正交试验和回归分析方法建立了切削力预

测模型， 经过 Ｆ 显著性检验后的经验公式线性高度

显著， 具有很高的可信度， 可以大幅减少试验次数。
（２） 为了减小主切削力， 提高切削效率， 应采

用尽可能高的切削速度， 适当大的进给量， 尽可能大

的径向切深和适当的轴向切深。
（３） 润滑条件较好时， 切削速度对切削力的影

响十分有限， 从降低切削力的角度看， 微量油雾润滑

６９ 润滑与密封 第 ４２ 卷



冷却体现了其优越性， 是高速切削 ＴＢ６ 钛合金的有

效途径， 但在该条件下工件的加工表面完整性如何，
有待进一步的研究。

参考文献

【１】 ＮＡＲＵＴＡＫＩ Ｎ．Ｈｉｇｈ⁃ｓｐｅｅｄ ｍａｃｈｉｎｉｎｇ ｏｆ ｔｉｔａｎｉｕｍ ａｌｌｏｙ［Ｊ］．Ｃｈｉ⁃
ｎｅｓｅ Ｊｏｕｒｎａｌ ｏｆ Ｍｅｃｈａｎｉｃａｌ Ｅｎｇｉｎｅｅｒｉｎｇ，２００２，１５：１０９－１１３．

【２】 刘鹏，徐九华，冯素玲，等．ＰＣＤ 刀具高速铣削钛合金切削力

的研究［ Ｊ］ ．南京航空航天大学学报，２０１０，４２（２）：２２４－
２２９．
ＬＩＵ Ｐ，ＸＵ Ｊ Ｈ，ＦＥＮＧ Ｓ Ｌ，ｅｔ ａｌ．Ｃｕｔｔｉｎｇ ｆｏｒｃｅｓ ｉｎ ｈｉｇｈ ｓｐｅｅｄ
ｍｉｌｌｉｎｇ ｏｆ ｔｉｔａｎｉｕｍ ａｌｌｏｙ ｗｉｔｈ ＰＣＤ ｔｏｏｌ［ Ｊ］． Ｊｏｕｒｎａｌ ｏｆ Ｎａｎｊｉｎｇ
Ｕｎｉｖｅｒｓｉｔｙ ｏｆ Ａｅｒｏｎａｕｔｉｃｓ ＆ Ａｓｔｒｏｎａｕｔｉｃｓ，２０１０，４２（２）：２２４－
２２９．

【３】 满忠雷，何宁．不同介质下钛合金高速铣削时铣削力的研究

［Ｊ］．机械工程师，２００４（４）：５－８．
ＭＡＮ Ｚ Ｌ，ＨＥ Ｎ．Ｓｔｕｄｙ ｏｎ ｔｈｅ ｆｏｒｃｅ ｏｆ ｈｉｇｈ ｓｐｅｅｄ ｍｉｌｌｉｎｇ ｏｆ Ｔｉ⁃
ａｌｌｏｙ ｕｎｄｅｒ ｄｉｆｆｅｒｅｎｔ ｃｕｔｔｉｎｇ ｍｅｄｉａ ［ Ｊ］． Ｍｅｃｈａｎｉｃａｌ Ｅｎｇｉｎｅｅｒ，
２００４（４）：５－８．

【４】 刘畅，王焱．钛合金动态铣削力预测及其影响因素分析［ Ｊ］．
航空制造技术，２０１０（２２）：８６－８８．
ＬＩＵ Ｃ，ＷＡＮＧ Ｙ．Ｄｙｎａｍｉｃ ｃｕｔｔｉｎｇ ｆｏｒｃｅ ｐｒｅｄｉｃｔｉｏｎ ａｎｄ ａｎａｌｙｓｉｓ
ｉｎｆｌｕｅｎｃｅ ｆｏｒ ｍｉｌｌｉｎｇ ｔｉｔａｎｉｕｍ ａｌｌｏｙ［ Ｊ］． Ａｅｒｏｎａｕｔｉｃａｌ Ｍａｎｕｆａｃ⁃
ｔｕｒｉｎｇ Ｔｅｃｈｎｏｌｏｇｙ，２０１０（２２）：８６－８８．

【５】 ＱＩ Ｂ Ｙ，ＨＥ Ｎ，ＬＩ Ｌ．Ｅｆｆｅｃｔ ｏｆ ｃｏｏｌｉｎｇ ／ ｌｕｂｒｉｃａｔｉｏｎ ｍｅｄｉｕｍ ｏｎ ｔｈｅ
ｍａｃｈｉｎａｂｉｌｉｔｙ ｏｆ Ｔｉ６Ａｌ４Ｖ［Ｊ］．Ｔｒａｎｓａｃｔｉｏｎｓ ｏｆ Ｎａｎｊｉｎｇ Ｕｎｉｖｅｒｓｉｔｙ
ｏｆ Ａｅｒｏｎａｕｔｉｃｓ ａｎｄ Ａｓｔｒｏｎａｕｔｉｃｓ，２０１１，２８（３）：２２５－２３０．

【６】 ＥＺＵＧＷＵ Ｅ Ｏ，ＤＡＳＩＬＶＡ Ｒ Ｂ，ＢＯＮＮＥＹ Ｊ，ｅｔ ａｌ．Ｅｖａｌｕａｔｉｏｎ ｏｆ
ｔｈｅ ｐｅｒｆｏｒｍａｎｃｅ ｏｆ ＣＢＮ ｔｏｏｌｓ ｗｈｅｎ ｔｕｒｎｉｎｇ Ｔｉ⁃６Ａｌ⁃４Ｖ ａｌｌｏｙ ｗｉｔｈ

ｈｉｇｈ ｐｒｅｓｓｕｒｅ ｃｏｏｌａｎｔ ｓｕｐｐｌｉｅｓ［ Ｊ］． Ｉｎｔｅｒｎａｔｉｏｎａｌ Ｊｏｕｒｎａｌ ｏｆ Ｍａ⁃
ｃｈｉｎｅ Ｔｏｏｌｓ ＆ Ｍａｎｕｆａｃｔｕｒｅ，２００５，４５（９）：１００９－１０１４．

【７】 ＴＳＯＵＲＶＥＬＯＵＤＩＳ Ｎ Ｃ．Ｐｒｅｄｉｃｔｉｖｅ ｍｏｄｅｌ ｏｆ ｔｈｅ Ｔｉ６Ａｌ４Ｖ ａｌｌｏｙ
ｓｕｒｆａｃｅ ｒｏｕｇｈｎｅｓｓ ［ Ｊ］． Ｊｏｕｒｎａｌ ｏｆ Ｉｎｔｅｌｌｉｇｅｎｔ ａｎｄ Ｒｏｂｏｔｉｃ ｓｙｓ⁃
ｔｅｍｓ，２０１０，６０：５１３－５３０．

【８】 杨蕊，薛国彬，郑清春，等．切削钛合金刀具后刀面滑动接触

过程的应力分析［Ｊ］．润滑与密封，２０１５，４０（８）：４７－５０．
ＹＡＮＧ Ｒ，ＸＵＥ Ｇ Ｂ，ＺＨＥＮＧ Ｑ Ｃ，ｅｔ ａｌ．Ｓｔｒｅｓｓ ａｎａｌｙｓｉｓ ｏｎ ｆｌａｎｋ
ｓｕｒｆａｃｅ ｏｆ ｔｉｔａｎｉｕｍ ａｌｌｏｙ ｃｕｔｔｉｎｇ ｔｏｏｌ ｄｕｒｉｎｇ ｓｌｉｄｉｎｇ ｃｏｎｔａｃｔ
ｐｒｏｃｅｓｓ［Ｊ］．Ｌｕｂｒｉｃａｔｉｏｎ Ｅｎｇｉｎｅｅｒｉｎｇ，２０１５，４０（８）：４７－５０．

【９】 ＳＵ Ｙ，ＨＥ Ｎ，ＬＩ Ｌ，ｅｔ ａｌ．Ａｎ ｅｘｐｅｒｉｍｅｎｔａｌ ｉｎｖｅｓｔｉｇａｔｉｏｎ ｏｆ ｅｆｆｅｃｔｓ
ｏｆ ｃｏｏｌｉｎｇ ／ ｌｕｂｒｉｃａｔｉｏｎ ｃｏｎｄｉｔｉｏｎｓ ｏｎ ｔｏｏｌ ｗｅａｒ ｉｎ ｈｉｇｈ⁃ｓｐｅｅｄ ｅｎｄ
ｍｉｌｌｉｎｇ ｏｆ Ｔｉ⁃６Ａｌ⁃４Ｖ［Ｊ］．Ｗｅａｒ，２００６，２６１：７６０－７６６．

【１０】 ＹＡＯ Ｃ Ｆ，ＷＵ Ｄ Ｘ，ＪＩＮ Ｑ Ｃ，ｅｔ ａｌ． Ｉｎｆｌｕｅｎｃｅ ｏｆ ｈｉｇｈ ｓｐｅｅｄ
ｍｉｌｌｉｎｇ ｐａｒａｍｅｔｅｒ ｏｎ ３Ｄ ｓｕｒｆａｃｅ ｔｏｐｏｇｒａｐｈｙ ａｎｄ ｆａｔｉｇｕｅ ｂｅｈａｖ⁃
ｉｏｒ ｏｆ ＴＢ６ ｔｉｔａｎｉｕｍ ａｌｌｏｙ［Ｊ］．Ｔｒａｎｓａｃｔｉｏｎｓ ｏｆ Ｎｏｎｆｅｒｒｏｕｓ Ｍｅｔａｌｓ
Ｓｏｃｉｅｔｙ ｏｆ Ｃｈｉｎａ，２０１３，２３（３）：６５０－６６０．

【１１】 龙震海 ．难加工材料高速切削过程中切削力的非线性特

征规律析因研究 ［ Ｊ］ ． 机 械 工 程 学 报， ２００６， ４２ （ １ ） ：
３０－３４．
ＬＯＮＧ Ｚ Ｈ．Ｆａｃｔｏｒｉａｌ ｓｔｕｄｙ ｏｎ ｎｏｎｌｉｎｅａｒ ｃｈａｒａｃｔｅｒｉｓｔｉｃｓ ｏｆ ｄｉｆｆｉ⁃
ｃｕｌｔ⁃ｔｏ⁃ｃｕｔ ｍａｔｅｒｉａｌｓ ｉｎ ｈｉｇｈ⁃ｓｐｅｅｄ ｃｕｔｔｉｎｇ ｐｒｏｃｅｓｓ［ Ｊ］．Ｊｏｕｒｎａｌ
ｏｆ Ｍｅｃｈａｎｉｃａｌ Ｅｎｇｉｎｅｅｒｉｎｇ，２００６，４２（１）：３０－３４．

【１２】 尉渊，刘维伟，李晓燕，等．高速铣削 ＧＨ４１６９ 切削力及表面

粗糙度研究［Ｊ］．航空制造技术，２０１４，４５８（１４）：６８－７１．
ＷＥＩ Ｙ，ＬＩＵ Ｗ Ｗ，ＬＩ Ｘ Ｙ，ｅｔ ａｌ．Ｓｔｕｄｙ ｏｎ ｃｕｔｔｉｎｇ ｆｏｒｃｅ ａｎｄ ｓｕｒ⁃
ｆａｃｅ ｒｏｕｇｈｎｅｓｓ ｄｕｒｉｎｇ ｈｉｇｈ⁃ｓｐｅｅｄ ｍｉｌｌｉｎｇ ＧＨ４１６９［Ｊ］．Ａｅｒｏｎａｕ⁃
ｔｉｃａｌ Ｍａｎｕｆａｃｔｕｒｉｎｇ Ｔｅｃｈｎｏｌｏｇｙ，２０１４，４５８（１４）：６８－７１．

（上接第 ８０ 页）
【５】 曹存存，樊文欣，杨华龙．基于 ＢＰ 神经网络的连杆衬套磨

损量预测［Ｊ］ ．组合机床与自动化加工技术，２０１６（８）：５０－
５３．
ＣＡＯ Ｃ Ｃ，ＦＡＮ Ｗ Ｘ，ＹＡＮＧ Ｈ Ｌ．Ｐｒｅｄｉｃｔｉｏｎ ｏｆ ｗｅａｒ ｏｆ ｃｏｎｎｅｃｔ⁃
ｉｎｇ ｒｏｄ ｂｕｓｈｉｎｇ ｂａｓｅｄ ｏｎ ＢＰ ｎｅｕｒａｌ ｎｅｔｗｏｒｋ ［ Ｊ ］． Ｍｏｄｕｌａｒ
Ｍａｃｈｉｎｅ Ｔｏｏｌ ＆ Ａｕｔｏｍａｔｉｃ Ｍａｎｕｆａｃｔｕｒｉｎｇ Ｔｅｃｈｎｉｑｕｅ， ２０１６
（８）：５０－５３．

【６】 胥超，冯志刚，周永召，等．连杆衬套内表面磨损的正交试验

研究［Ｊ］．机械工程与自动化，２０１４（１）：１３６－１４０．
ＸＵ Ｃ，ＦＥＮＧ Ｚ Ｇ，ＺＨＯＵ Ｙ Ｚ，ｅｔ ａｌ． Ｓｔｕｄｙ ｏｎ ｃｏｎｎｅｃｔｉｎｇ ｒｏｄ
ｂｕｓｈｉｎｇ’ｓ ｉｎｎｅｒ ｓｕｒｆａｃｅ ｗｅａｒ ｂｙ ｏｒｔｈｏｇｏｎａｌ ｔｅｓｔ ｍｅｔｈｏｄ［Ｊ］．Ｍｅ⁃
ｃｈａｎｉｃａｌ Ｅｎｇｉｎｅｅｒｉｎｇ ＆ Ａｕｔｏｍａｔｉｏｎ，２０１４（１）：１３６－１４０．

【７】 董雪飞．柴油机连杆衬套磨损实验研究［Ｄ］．太原：中北大

学，２０１１．
【８】 王明海，李世永，郑耀辉．超声铣削钛合金材料表面粗糙度

研究［Ｊ］．农业机械学报，２０１４，４５（６）：３４１－３４６．
ＷＡＮＧ Ｍ Ｈ，ＬＩ Ｓ Ｙ，ＺＨＥＮＧ Ｙ Ｈ．Ｓｕｒｆａｃｅ ｒｏｕｇｈｎｅｓｓ ｏｆ ｔｉｔａｎｉ⁃
ｕｍ ａｌｌｏｙ ｕｎｄｅｒ ｕｌｔｒａｓｏｎｉｃ ｖｉｂｒａｔｉｏｎ ｍｉｌｌｉｎｇ［ Ｊ］．Ｔｒａｎｓａｃｔｉｏｎｓ ｏｆ
ｔｈｅ Ｃｈｉｎｅｓｅ Ｓｏｃｉｅｔｙ ｆｏｒ Ａｇｒｉｃｕｌｔｕｒａｌ Ｍａｃｈｉｎｅｒｙ，２０１４，４５（６）：
３４１－３４６．

【９】 何为，唐斌，薛卫东．优化试验设计方法及数据分析［Ｍ］．北
京：化学工业出版社，２０１２．

【１０】 张利鹏，刘智冲．筒形件强力旋压工艺参数选取方式分析

［Ｊ］．锻压技术，２００６，３１（１）：４３－４５．
【１１】 舒成龙．连杆衬套磨损量预测的数值仿真研究［Ｄ］．太原：

中北大学，２０１５．
【１２】 赵俊生，王建平，原霞，等．摆动摩擦副摩擦磨损模拟试验台

研制［Ｊ］．润滑与密封，２０１４，３９（３）：１０１－１０４．
ＺＨＡＯ Ｊ Ｓ，ＷＡＮＧ Ｊ Ｐ，ＹＵＡＮ Ｘ，ｅｔ ａｌ．Ｄｅｖｅｌｏｐｍｅｎｔ ｏｆ ｆｒｉｃｔｉｏｎ
ａｎｄ ｗｅａｒ ｔｅｓｔｉｎｇ ｍａｃｈｉｎｅ ｏｎ ｏｓｃｉｌｌａｔｉｏｎ ｂｅａｒｉｎｇ［Ｊ］．Ｌｕｂｒｉｃａｔｉｏｎ
Ｅｎｇｉｎｅｅｒｉｎｇ，２０１４，３９（３）：１０１－１０４．

７９２０１７ 年第 ９ 期 易湘斌等： 不同冷却润滑条件下 ＴＢ６ 钛合金高速铣削切削力实验研究



２０１７ 年 ９ 月

第 ４２ 卷 第 ９ 期

润滑与密封
ＬＵＢＲＩＣＡＴＩＯＮ ＥＮＧＩＮＥＥＲＩＮＧ

Ｓｅｐ􀆰 ２０１７
Ｖｏｌ􀆰 ４２ Ｎｏ􀆰 ９

ＤＯＩ： １０􀆰 ３９６９ ／ ｊ􀆰 ｉｓｓｎ􀆰 ０２５４－０１５０􀆰 ２０１７􀆰 ０９􀆰 ０２０

∗基金项目： 上海市自然科学基金项目 （１６ＺＲ１４１１８００）．
收稿日期： ２０１６－１０－２４
作者简介： 杨厚廷 （１９９０—）， 男， 硕士研究生， 研究方向为表

面织构技术在人工膝关节假体上应用． Ｅ⁃ｍａｉｌ： ｈｏｕｔｉｎｇ１１１７＠
１６３􀆰 ｃｏｍ．

表面织构对人工膝关节流体动力润滑性能的影响∗
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摘要： 为探究表面织构对人工膝关节流体润滑性能的影响， 对加入表面织构的人工膝关节进行流体动力润滑分

析， 推导出适合该模型的雷诺方程， 并基于有限差分法对雷诺方程进行求解， 通过借助 ＭＡＴＬＡＢ 软件进行编程计算，
得到表面织构参数对本模型的摩擦润滑性能的影响规律。 结果表明： 随着表面织构深度的增大， 摩擦因数先增大后减

小， 在研究的表面织构半径范围内， 摩擦因数随着表面织构半径的增大而减小， 因此在一定范围内， 适当增加表面织

构半径和表面织构深度有利于改善该模型的摩擦润滑性能。
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　 膝关节是人体最大、 结构最复杂的关节， 同时也

是人体承受载荷最大的生物摩擦副， 它对运动功能有

很高的要求。 运动损伤或者关节炎等疾病会导致膝关

节的功能性障碍。 人工膝关节置换可以作为治疗严重

膝关节疾病的有效方法。 人工膝关节置换 １０ 年以上

的存活率已达 ９０％ ～ ９５％ ［１－２］。 摩擦磨损性能是影响

人工膝关节寿命的重要因素。 在人工膝关节的众多磨

损形式中， 关节表面间的摩擦性能在延长人工膝关节

的使用寿命方面起着至关重要的作用［３－７］。 通过临床

观察和分析发现， ＵＨＭＷＰＥ 胫骨假体的磨损是制约

膝关节寿命的主要因素［８－１０］。

人工膝关节置换后， 关节滑液会存在于关节腔

中， 能够最大限度地为关节支撑表面提供润滑保护。
从流体膜润滑的角度看， 在股骨髁和胫骨平台之间会

形成润滑膜， 可以减缓两表面之间的摩擦。 表面织构

技术可以改善存在相对滑动的机械组件表面间的摩擦

性能［１１］。 表面织构可以在人造关节上应用［１４］， 在胫

骨平台上加入表面织构可以减缓两表面之间的摩擦。
因此， 研究加入表面织构的人工膝关节的摩擦润滑性

能变得尤为重要。
本文作者将基于流体动力润滑理论对加入表面织

构的人工膝关节的摩擦润滑性能进行分析， 建立适合

该模型的雷诺方程并进行数值求解， 从而分析不同表

面织构参数对摩擦润滑性能的影响。
１　 模型的建立

股骨、 胫骨在矢状面上的屈伸运动是膝关节的主

要运动， 当胫骨的轴线在股骨轴线的延长线上时为参

照位或 ０ 伸直位［１２］。 选择当屈曲角度约为 １５°时的步



态作为分析的研究对象。
如图 １ （ ａ） 所示为建立的全局笛卡尔坐标系，

以股骨髁和胫骨平台的接触点 Ｏ 为坐标原点。 ｒｘ１、
ｒｘ２、 ｒｘ３， Ｏ１、 Ｏ２、 Ｏ３ 分别为当屈曲角度约为 １５°时矢

状面上股骨髁两段圆弧和胫骨平台的曲率半径和圆

心。 ｒｙ１为冠状面上股骨髁的曲率半径。 此时， 我们假

设股骨髁以 Ｏ１ 为旋转中心， 以角速度 ω 运动， 胫骨

平台以速度 ｖ 进行平移运动。 图 １ （ｂ） 为过表面织

构中心的几何截面图。 ｈｍｉｎ为最小中心膜厚， ｒ 为表
面织构的半径， Ｇｄ 为表面织构的深度， ｈ （ｘ， ｙ） 为

点 （ｘ， ｙ） 处的润滑油膜厚度。 图 １ （ｃ） 为选取了

其中 １６ 个织构来说明它在胫骨平台的位置， 将胫骨

平台往公切面 ＸＯＹ 投影得到表面织构的位置， 假设

表面织构分布在边长为 ２ｒ１ 的正方形单元内， 表面织

构的圆心和正方形的中心重合。

图 １　 几何模型示意图

Ｆｉｇ １　 Ｇｅｏｍｅｔｒｙ ｓｃｈｅｍａｔｉｃ ｏｆ ｍｏｄｅｌ

把润滑膜下表面记为 ａ 面， 润滑膜上表面记为 ｂ
面， 相应的液膜在 ａ 面和 ｂ 面上的 ｘ、 ｙ 方向的速度

记为 Ｕａ、 Ｕｂ、 Ｖａ、 Ｖｂ。 另外在 Ｚ 轴方向上， 液膜的

流动速度为 ０。
２　 动压润滑计算模型的建立

从数学观点分析， 各种流体润滑计算的基本内容

是对纳维亚－斯托克斯方程的特殊形式———雷诺方程

的应用和求解。
利用流体动力润滑的基本方程 Ｎａｖｉｅｒ⁃Ｓｔｏｋｅｓ 方程

和连续性方程推导出了适用于该模型的雷诺方程：
∂
∂ｘ

［ｈ３ ∂ｐ
∂ｘ

］ ＋ ∂
∂ｙ

［ｈ３ ∂ｐ
∂ｙ

］ ＝ ６η（Ｕａ － Ｕｂ）
∂ｈ
∂ｘ

（１）

式中： ｐ 为流体压力； ｈ 为润滑膜厚度； η 为润滑液

黏度； （Ｕａ －Ｕｂ） 为 ｘ 方向上下两表面的相对运动

速度。
图 １ （ｂ） 模型的上表面为光滑的表面， 下表面

有均匀分布的表面织构。 若点 （ ｘ， ｙ） 在表面织构

外部， 则膜厚为最小膜厚加上两表面之间的距离， 在

织构内部， 膜厚为最小膜厚加上两表面之间的距离再

加上表面织构的深度 Ｇｄ。 公式表示为

ｈ（ｘ．ｙ） ＝ ｈｍｉｎ ＋ ｘ２

２Ｒｘ

＋ ｙ２

２Ｒｙ

＋ Ｇｄ 　 （织构内部）

ｈ（ｘ．ｙ） ＝ ｈｍｉｎ ＋ ｘ２

２Ｒｘ

＋ ｙ２

２Ｒｙ

（织构外部）

ì

î

í

ï
ï

ï
ï

（２）
式中： ｈｍｉｎ为最小膜厚； Ｒｘ、 Ｒｙ 为当量曲率半径； Ｇｄ

为表面织构深度。
润滑油膜承载力即在整个计算区域上对压力 ｐ 进

行积分。 因此在得到压力分布 ｐ （ｘ， ｙ） 后， 润滑油

膜承载力 ｗ 可表示为

ｗ ＝ ∬ｐ（ｘ， ｙ）ｄｘｄｙ （３）

两摩擦副间沿膜厚方向各处剪切应力计算表达

式为

τ ＝ １
２

∂ｐ
∂ｘ

（２ｚ － ｈ） ＋ η
ｈ
（Ｕｂ － Ｕａ） （４）

当摩擦副运动时， 上表面即滑移面所受摩擦力为

剪切应力在滑移面上对面积的积分：

ｆ ＝ ∬ ｈ
２

∂ｐ
∂ｘ

＋ η
ｈ
（Ｕｂ － Ｕａ）ｄｘｄｙ （５）

接触区域的平均摩擦因数为

μ ＝ ｆ
ｗ

（６）

３　 基于有限差分法求解 Ｒｅｙｎｏｌｄｓ 方程

雷诺方程的数值求解方法有很多， 然而由于有限
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差分法数学概念直观、 易于接受， 且其在分析规则

几何区域时具有较高效率， 因此采用有限差分法对雷

诺方程进行求解。 将求解域划分为 ｍ×ｎ 个网格。 用

每个网格节点上的压力值构成各阶差商， 近似取代雷

诺方程中的导数， 这样就可以根据节点周围 ４ 个节点

上的压力值来计算中间节点的压力值。
３􀆰 １　 方程量纲一化

在对雷诺方程进行有限差分法求解之前需对其进

行量纲一化， 因此首先定义量纲一化参数如下：

Ｘ＝ ｘ
ｒ
， Ｙ＝ ｙ

ｒ

Ｐ（Ｘ， Ｙ） ＝ ｐ（ｘ， ｙ） ｒ
６ηＵ

Ｈ（Ｘ， Ｙ） ＝ ｈ（ｘ， ｙ）
ｒ

式中： ｒ 为表面织构的半径； η 为润滑液黏粘度； Ｕ
为 ａ 表面运动的速度。

将上述量纲一化参数代入雷诺方程 （１） 得：
∂
∂Ｘ

（ＵＨ３ ∂Ｐ
∂Ｘ

） ＋ ∂
∂Ｙ

（ＵＨ３ ∂Ｐ
∂Ｙ

） ＝ （Ｕａ － Ｕｂ）
∂Ｈ
∂Ｘ

　

（７）
同时给出模型的边界条件：
∂Ｐ
∂Ｘ

（Ｘ ＝ ０，Ｙ） ＝ ∂Ｐ
∂Ｘ

（Ｘ ＝
ｌ１
ｒ
，Ｙ） ＝ ０

∂Ｐ
∂Ｘ

（Ｘ，Ｙ ＝ ０） ＝ ∂Ｐ
∂Ｘ

（Ｘ，Ｙ ＝
ｌ２
ｒ
） ＝ ０

式中： ｌ１、 ｌ２ 为计算区域的长和宽。
３􀆰 ２　 数值求解

在得到量纲一化后的雷诺方程以后， 将区域划分

为 ｍ×ｎ 个网格， 将节点的压力用其周围 ４ 个节点的

压力来表示， 并利用 Ｇａｕｓｓ⁃Ｓｅｉｄｅｌ 迭代法进行计算。
Ｐ∗ｋ＋１

ｉ， ｊ ＝ Ｐ∗ｋ
ｉ， ｊ ＋ λ（Ｐ∗ｋ＋１

ｉ， ｊ － Ｐ∗ｋ
ｉ， ｊ） （８）

式中； λ 为松弛因子。
对其收敛精度， 采取以下的判别方法：

∑
ｎ－１

２
∑
ｍ－１

２
Ｐ∗ｋ＋１

ｉ， ｊ － Ｐ∗ｋ
ｉ， ｊ

∑
ｎ－１

２
∑
ｍ－１

２
Ｐ∗ｋ

ｉ， ｊ

＜ ０􀆰 ０００ ５ （９）

式中： Ｐ∗ｋ
ｉ，ｊ 、 Ｐ∗ｋ＋１

ｉ，ｊ 分别表示初始压力值和迭代结束压

力值。
３􀆰 ３　 数值求解编程

由于计算量大， 借助 ＭＡＴＬＡＢ 软件进行编程计

算， 计算流程如图 ２ 所示。

图 ２　 迭代计算流程图

Ｆｉｇ ２　 Ｉｔｅｒａｔｉｖｅ ｃａｌｃｕｌａｔｉｏｎ ｆｌｏｗ ｃｈａｒｔ

４　 计算结果与分析

计算所用参数见表 １。

表 １　 计算参数

Ｔａｂｌｅ １　 Ｃａｌｃｕｌａｔｉｏｎ ｐａｒａｍｅｔｅｒｓ
参数 数 值

矢状面股骨髁曲率半径 ｒｘ１ ０．０２２ ｍ
矢状面股骨髁曲率半径 ｒｘ２ ０．０４０ ｍ

矢状面胫骨平台曲率半径 ｒｘ３ ０．０８０ ｍ
冠状面股骨髁曲率半径 ｒｙ１ ０．０２４ ｍ

冠状面胫骨平台曲率半径 ｒｙ２ ０．０２９ ｍ
润滑液黏度 η ０．０６ Ｐａ·ｓ

润滑膜下表面 ｘ 方向的速度 Ｕａ －０．４ ｍ ／ ｓ
润滑膜上表面 ｘ 方向的速度 Ｕｂ ０．３ ｍ ／ ｓ
润滑膜下表面 ｙ 方向的速度 Ｖａ ０

织构单元的边长 ２ｒ１ １５０ μｍ

通过编程计算得到了在表面织构深度 Ｇｄ ＝ ５ μｍ，
表面织构半径 ｒ＝ ５０ μｍ， 最小膜厚 ｈｍｉｎ ＝ ２􀆰 ２ μｍ 的条

件下三维压力分布图。 如图 ３ 所示， 从油膜入口处开

始压力逐渐升高， 在到达油膜厚度最小点之前达到峰

００１ 润滑与密封 第 ４２ 卷



值， 达到峰值后压力迅速降低， 在表面织构内的压力

变化没有沿着表面织构外部的压力变化趋势而变化，
而是发生了突变。 可以看出表面织构的压力增加得更

快， 达到最大后迅速减小。

图 ３　 计算区域的三维压力分布图

Ｆｉｇ ３　 ３Ｄ ｐｒｅｓｓｕｒｅ ｄｉｓｔｒｉｂｕｔｉｏｎ ｉｎ ｔｈｅ ｃａｌｃｕｌａｔｉｏｎ ａｒｅａ

下面分别探讨最小膜厚、 表面织构深度和表面织

构半径对该模型的摩擦润滑性能的影响。
４􀆰 １　 最小膜厚对摩擦润滑性能的影响

在表面织构深度 Ｇｄ ＝ ５ μｍ， 表面织构半径 ｒ ＝ ５０

μｍ 的条件下， 分析膜厚 ｈｍｉｎ为 ２ ～ ３ μｍ 时膝关节的

摩擦润滑性能。
由图 ４ 可知， 摩擦因数随着最小膜厚的增大而增

大， 并与最小膜厚成线性关系， 因为 ω ∝
１
ｈ２ ， ｆ ∝

１
ｈ
， 所以 μ∝ ｈ 。 因此， 针对该模型， 单从改善摩擦

副之间摩擦润滑性能的角度来说， 在适当范围内减少

最小膜厚有利于改善摩擦润滑性能。

图 ４　 最小膜厚对摩擦因数的影响

Ｆｉｇ ４　 Ｅｆｆｅｃｔ ｏｆ ｍｉｎｉｍｕｍ ｆｉｌｍ ｔｈｉｃｋｎｅｓｓ ｏｎ ｆｒｉｃｔｉｏｎ ｃｏｅｆｆｉｃｉｅｎｔ

４􀆰 ２　 表面织构深度对摩擦润滑性能的影响

在最小膜厚 ｈｍｉｎ ＝ ２􀆰 ２ μｍ， 表面织构半径 ｒ ＝ ５０
μｍ 的条件下， 表面织构深度 Ｇｄ 取值为 １ ～ ６ μｍ 时，
在极值点附近取点分析表面织构深度对摩擦润滑性能

的影响。

由图 ５ 可得到， 表面织构深度在 １ ～ １􀆰 ５ μｍ， 摩

擦因数增大， 到 １􀆰 ５ μｍ 达到最大， 在 １􀆰 ５ ～ ６ μｍ，
摩擦因数随着表面织构的深度的增大而减小。 对摩擦

副而言， 摩擦副间的润滑油膜承载力越大、 摩擦力越

小， 即摩擦因数越小其摩擦润滑性能越好。 因此针对

该模型， 在适当的范围内取大于 １􀆰 ５ μｍ 的表面织构

深度值时， 可以改善模型的摩擦润滑性能。

图 ５　 表面织构深度对摩擦因数的影响

Ｆｉｇ ５　 Ｅｆｆｅｃｔ ｏｆ ｓｕｒｆａｃｅ ｔｅｘｔｕｒｅ ｄｅｐｔｈ ｏｎ ｆｒｉｃｔｉｏｎ ｃｏｅｆｆｉｃｉｅｎｔ

４􀆰 ３　 表面织构半径对摩擦润滑性能的影响

在最小膜厚 ｈｍｉｎ ＝ ２􀆰 ２ μｍ， 表面织构深度 Ｇｄ ＝ ５
μｍ 条件下， 表面织构半径 ｒ 为 ３０ ～ ５５ μｍ 时， 分析

表面织构半径对模型摩擦润滑性能的影响。
由图 ６ 可以看出， 表面织构半径为 ３０ ～ ５５ μｍ

时， 摩擦因数随着表面织构半径的增大而减小。 这是

由于表面织构半径增大， 表面织构的面积占有率增

大， 相应的膜厚在增大， 剪切应力减小造成的， 因此

从改善摩擦润滑性能的角度来说， 适当取大一点的表

面织构半径有利于改善摩擦润滑性能。

图 ６　 表面织构半径对摩擦因数的影响

Ｆｉｇ ６　 Ｅｆｆｅｃｔ ｏｆ ｓｕｒｆａｃｅ ｔｅｘｔｕｒｅ ｒａｄｉｕｓ ｏｎ ｆｒｉｃｔｉｏｎ ｃｏｅｆｆｉｃｉｅｎｔ

需要说明的是， 文中的研究结果对人工膝关节表

面织构参数的选取有一定的参考作用， 但人工关节摩

擦润滑性能的影响因素非常复杂， 还需要通过相关实

验［１３－１４］做进一步的研究与探讨。
５　 结论

（１） 建立了含表面织构的人工膝关节流体动力
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润滑的数值计算模型。 通过数值计算， 得到了计算

区域的压力分布情况， 从油膜入口处开始压力逐渐升

高， 在到达油膜厚度最小点之前达到峰值， 达到峰值

后压力迅速降低。
（２） 不同的表面织构参数如表面织构深度和表

面织构半径， 都对该模型的摩擦润滑性能产生影响，
随着表面织构深度的增大， 摩擦因数先增大后减小，
在研究的表面织构半径范围内， 摩擦因数随着表面织

构半径的增大而减小。
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摘要： 为了优选橡胶材料和掌握其摩擦磨损机制， 以提高橡胶衬套材料的耐磨性和液体介质输送设备的使用寿

命， 研制一台磨损间隙调整式环块摩擦试验机。 该试验机可通过加载机构可实现对橡胶试块的垂直加载或橡胶试块与

摩擦环之间的间隙调整， 并可实现干摩擦和含固体颗粒黏稠液体介质润滑下金属摩擦环与橡胶之间的摩擦磨损试验。
利用该试验机对丁腈橡胶在不同磨损间隙下的摩擦磨损性能进行测试。 试验结果表明， 该试验机在过盈配合及不同磨

损间隙下均具有较高的试验精度。
关键词： 摩擦； 磨损； 环块摩擦试验机； 磨损间隙
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　 目前， 橡胶 ／ 金属配副组成的液体输送设备在原

油开采、 矿山钻探中应用广泛， 如潜油螺杆泵中的金

属转子与橡胶定子的配副、 螺杆混输泵的橡胶衬套与

金属螺杆的配副等［１］。 在实际运行过程中， 橡胶衬套

材料不仅受到金属配副和液体介质 （如原油、 矿浆

等） 中固体颗粒的挤压与剪切造成材料的流失， 而

且还受到液体介质本身的溶胀腐蚀， 致使橡胶材料的

使役性能大大降低［２］。 橡胶 ／ 金属配副刚开始投入使

用时， 为了保证输送设备的容积效率， 橡胶与金属配

副之间一般为过盈配合， 过盈量一般为 ０􀆰 ４ ～ ０􀆰 ８
ｍｍ［３］。 当运行一段时间后， 固体颗粒的参与以及金

属转子的挤压与剪切， 橡胶发生磨损， 橡胶与金属配

副之间的过盈量就会减小。 橡胶与金属的配合随着磨

损的进程逐渐由过盈配合向间隙配合过渡， 致使输送

设备的容积效率降低。 当橡胶与金属之间存在间隙

时， 液体介质将携带固体颗粒对橡胶表面进行切削造

成材料磨损［４－５］。 当橡胶磨损达到一定程度， 液体介

质输送设备的排量达不到使用要求时， 即意味着设备

报废。 因此， 橡胶在运行过程中从过盈配合到间隙配

合中的磨损失效问题， 直接关系到液体介质输送设备

的使用寿命， 是原油开采、 矿山钻探等领域关心的



问题［６］。
提高橡胶摩擦元件的耐磨性和液体介质输送设备

的使用寿命、 优选橡胶摩擦元件和掌握摩擦磨损机

制， 成为液体介质输送设备设计的重中之重。 为此，
必须选用与实际工况相符的摩擦磨损试验机对橡胶材

料进行相应的摩擦磨损测试。 目前常规的摩擦磨损试

验机有很多， 大部分都是针对金属材料摩擦元件设计

和制造的， 而且无法实现橡胶块与金属摩擦环之间在

不同磨损间隙下的摩擦。 本文作者参考国内自行设计

的摩擦磨损试验机的研究方案［７－１２］， 结合液体输送设

备中金属转子与橡胶定子配副之间的运动关系， 研制

了一台磨损间隙调整式环块摩擦磨损试验机， 并利用

该试验机进行了橡胶材料在不同磨损间隙下的摩擦磨

损测试。
１　 试验机总体结构

该磨损间隙调整式环块摩擦磨损试验机包括试验

机构、 加载机构、 动力与传动机构以及数据采集模

块， 其原理图如图 １ 所示。

图 １　 试验机原理图

Ｆｉｇ １　 Ｓｃｈｅｍａｔｉｃ ｄｉａｇｒａｍ ｏｆ ｔｈｅ ｔｅｓｔｉｎｇ ｍａｃｈｉｎｅ

试验机构采用由金属摩擦环与橡胶试块构成的线

接触摩擦副， 金属摩擦环通过紧定螺钉和紧固压板安

装在主轴的端部， 实现金属摩擦环的固定。 根据具体

试验要求， 可以更换不同尺寸的金属摩擦环进行试

验。 橡胶 试 块 固 定 在 夹 具 的 卡 槽 里， 其 尺 寸 为

４０ ｍｍ×２５ ｍｍ×６ ｍｍ。 金属摩擦环与橡胶之间可实现

干摩擦和液体介质 （可含固体颗粒） 润滑下的摩擦

磨损试验。 对于含固体颗粒的黏稠液体介质， 金属摩

擦环在转动时， 表面粘附液体介质， 实现金属摩擦环

与橡胶试块在液体润滑下的摩擦磨损试验。 当摩擦环

与橡胶之间为间隙配合时， 液体介质中固体颗粒将切

削橡胶表面， 实现橡胶试块的磨损。

加载机构包括调整杆、 带有标尺的手柄， 与手柄

的标尺相匹配的微调刻度盘， 设置在剖分结构的料箱

上的固定座， 带有夹具的导向座和导轨等件， 其结构

示意图如图 ２。

图 ２　 加载机构结构示意图

Ｆｉｇ ２　 Ｓｃｈｅｍａｔｉｃ ｄｉａｇｒａｍ ｏｆ ｌｏａｄｉｎｇ ｍｅｃｈａｎｉｓｍ

橡胶试块固定在夹具的卡槽内， 随导向座沿固定

在料箱内的导轨轴向移动， 夹具通过调整杆与料筒连

在一起。 手柄固接在调整杆顶端， 微调刻度盘组装在

固定座上， 微调刻度盘的表面贴有环形刻度尺， 微调

刻度盘在固定座上绕调整杆轴线周向转动， 以调整手

柄的标尺正对微调刻度盘上的环形刻度尺零刻线的位

置。 环形刻度尺每一小格精度为 ０􀆰 １ ｍｍ， 量程为 １
ｍｍ。 调整杆的螺柱段与料箱的螺纹孔相配合形成螺

旋配副， 螺柱段的螺纹螺距为 １ ｍｍ， 导程为 １ ｍｍ，
调整杆底端的连杆段与导向座连接在一起。 转动调整

杆顶端的手柄， 调整杆沿轴向移动， 带动导向座一起

沿导轨轴向移动， 使橡胶试块与摩擦环之间压紧或脱

离， 并通过固定装置对调整杆进行固定， 从而实现对

试块的垂直加载或调整橡胶试块与摩擦环之间的间

隙。 即通过反向旋转手柄， 调整杆沿轴向移动， 带动

导向座一起沿导轨轴向上移， 使橡胶试块与摩擦环之

间脱离， 实现调整摩擦环与橡胶试块的间隙， 然后通

过固定装置对调整杆进行固定。 正向旋转， 调整杆沿

轴向移动， 带动导向座一起沿导轨轴向下移， 使橡胶

试块与试环之间压紧， 实现对试块的垂直加载， 然后

通过固定装置对调整杆进行固定， 在小变形条件下，
所加载荷大小与橡胶的压缩量成正比， 通过压缩量可

反求载荷大小。
动力与传动机构包括通过联轴器连接在同一轴心

线上的组装在主轴箱中的主轴、 固定有扭矩传感器的

传动轴和伺服电机的输出轴。 金属圆环安装在主轴的

端部， 随着电机轴的旋转带动金属摩擦环旋转， 主轴

装在主轴箱中， 并用轴承端盖和机械密封分别进行密

４０１ 润滑与密封 第 ４２ 卷



封， 其中固定试环的主轴端利用机械密封与料箱壁封
装， 有效地防止了料箱中液体介质的泄漏， 近而保证

了金属摩擦环的工作精度。
数据采集模块包括扭矩传感器和扭矩测量仪， 通

过扭矩测量仪和橡胶的压缩量可以获得扭矩值和压力

值。 由公式 Ｔ＝Ｆｒ， 可求得摩擦力的大小。
试验机主要性能指标： 主轴转速范围为 ０～ ３ ０００

ｒ ／ ｍｉｎ； 扭矩传感器量程和精度分别为 １０ Ｎ·ｍ、
±０􀆰 １％； 扭矩测量仪基本误差为 ０􀆰 ２％。
２　 试验机的工作原理

将含固体颗粒的液体介质充入料筒内指定刻度

线， 橡胶试块与金属圆环在不加载下接触， 微调刻度

盘的零刻线调整到与手柄的零刻线对齐。 正向旋转手

柄， 可以对橡胶试块垂直加载进行试验。 反向旋转手
柄， 可以调整试块与圆环间隙进行试验。 通过电机驱

动主轴旋转进而带动试环旋转， 实现试验的主运动。
通过数据采集模块求得正压力和摩擦力， 摩擦力与正
压力的比值大小为摩擦因数， 即 μ ＝ Ｆ ／ Ｎ。 试验机的

磨损量可由试验前后样品的质量差值获得。 工作原理
如图 ３ 所示。

图 ３　 试验机工作原理框图

Ｆｉｇ ３　 Ｓｃｈｅｍａｔｉｃ ｄｉａｇｒａｍ ｏｆ ｗｏｒｋｉｎｇ ｐｒｉｎｃｉｐｌｅ ｏｆ ｔｅｓｔｉｎｇ ｍａｃｈｉｎｅ

３　 试验验证
应用自行研制的磨损间隙调整式摩擦试验机， 进

行橡胶的摩擦磨损性能研究。 试验所用橡胶材料块为

丁腈 橡 胶 （ ＮＢＲ）， 基 本 配 方 及 其 质 量 份 数 为：
Ｎ４１ １００， 氧化锌 ８， 改性剂 １２， 防老剂 Ｄ ５， 硫化剂

３， 高耐磨炭黑 １１０， 焦油 ４， 促进剂 ＴＭＴＤ ４， 硬脂

酸 ４。 丁腈橡胶采用一次硫化方法制备， 压力为 １２
ＭＰａ， 温度为 １２０ ℃， 时间为 ２０ ｍｉｎ。 硫化后试样尺

寸为４０ ｍｍ×２５ ｍｍ×６ ｍｍ， 硬度为 Ｓｈｏｒｅ Ａ ７０ 左右。
摩擦环材质为表面镀铬 ４５＃ 钢， 尺寸为 ϕ５０ ｍｍ ×
１３ｍｍ， 表面硬度和粗糙度分别为 ＨＲＣ ５６ 和 Ｒａ０􀆰 ２５
μｍ。 选择辽河油田曙光采油厂某油田的原油 （已经

过除砂除水处理） 为液体介质。 为了研究砂粒对橡
胶磨损的影响， 在原油介质中加入 ４０％的尖形砂粒

（白刚玉， 莫氏硬度 ９􀆰 ０）， 砂粒的平均尺寸为 ０􀆰 ０７５
ｍｍ （ ２００ 目）， 圆度在 ０～０􀆰 １５ 之间。

过盈配合摩擦试验时， 试验参数为干摩擦， 转速
为 ３００ ｒ ／ ｍｉｎ， 橡胶块与金属摩擦环之间的过盈量分

别为 ０􀆰 ２、 ０􀆰 ４、 ０􀆰 ６、 ０􀆰 ８ 和 １ ｍｍ。 随着磨损的进
行， 摩擦扭矩逐渐降低， 当摩擦扭矩趋于稳定时， 即
表明橡胶块与金属摩擦环之间由过盈配合变为间隙配

合， 记录摩擦扭矩趋于稳定时的时间。 磨损间隙试验
时， 试验参数为含砂 ４０％的原油， 转速为 ３００ ｒ ／ ｍｉｎ，
磨损间隙分别为 ０􀆰 １、 ０􀆰 ２、 ０􀆰 ３、 ０􀆰 ４、 ０􀆰 ５ ｍｍ， 磨
损时间为 １ ｈ。 磨损前的试样用乙醇溶液和去离子水

清洗， 磨损后的试样先后分别用煤油、 丙酮、 乙醇溶
液和去离子水清洗， 最后在 １００ ℃的烘箱内烘干 １ ｈ。
利用 ０􀆰 １ ｍｇ 的精密电子天平称量磨损前后橡胶试样

的质量。 试验结果为 ３ 次试验的平均值， 试验平均误
差在 ５％以下， 表明该试验机具有较高的实验精度。
３􀆰 １　 过盈配合试验

随着摩擦磨损的进行， 原本的过盈配合逐渐向间

隙配合过渡， 橡胶块与金属环之间的接触力逐渐减
小， 相应的摩擦扭矩逐渐降低。 当摩擦过程中摩擦扭

矩不断降低最后维持稳定时， 表明橡胶块与金属环之
间的配合已由过盈配合转化到间隙配合。 图 ４ 给出了
橡胶块与金属环不同过盈量扭矩值达到稳定时所需的

时间。 可以看出， 在转速一定的干摩擦条件下， 随着
过盈量的增加， 扭矩达到稳定值所需时间先增加后降
低， 在过盈量 ０􀆰 ６ ｍｍ 时达到最大值， 这与徐国民

等［６］做的模拟计算的结果相类似。 在较小的过盈量条
件下， 橡胶与金属的接触力较小， 橡胶表面主要受到

金属的切削， 磨损较快。 随着过盈量的增加， 橡胶的
黏弹性起主要作用， 从而使磨损较弱， 磨损所需的时
间加长。 当过盈量达到 ０􀆰 ６ ｍｍ 以后， 大的过盈量产
生较大的摩擦热， 使橡胶发生黏着磨损， 加快橡胶磨

损过程， 缩短了磨损时间。

图 ４　 干摩擦条件下磨损稳定时间随过盈量的变化曲线

Ｆｉｇ ４　 Ｖａｒｉａｔｉｏｎ ｏｆ ｓｔｅａｄｙ ｗｅａｒ ｔｉｍｅ ｗｉｔｈ ｔｈｅ ｉｎｔｅｒｆｅｒｅｎｃｅ ｕｎｄｅｒ
ｄｒｙ ｓｌｉｄｉｎｇ ｃｏｎｄｉｔｉｏｎ
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３􀆰 ２　 磨损间隙试验

图 ５ 给出了丁腈橡胶在含砂量为 ４０％ （质量分
数） 原油介质、 不同磨损间隙下磨损所受摩擦力的
大小。 可知， 随着磨损间隙量的增加， 摩擦力逐渐降
低。 当磨损间隙为 ０􀆰 １～０􀆰 ３ ｍｍ 时， 摩擦力随间隙量
的增大快速降低； 而当磨损间隙为 ０􀆰 ３ ～ ０􀆰 ５ ｍｍ 时，
摩擦力降低幅度较小。 在较小的间隙量条件下， 橡胶
和金属环之间的空隙较小， 金属环旋转时原油介质将
带动砂粒从细小间隙中穿过造成对橡胶的切削， 形成
较大的摩擦力。 当间隙量达到 ０􀆰 ３ ｍｍ 以上时， 砂粒
直接从磨损间隙中通过， 对橡胶的切削较小， 因此摩
擦力较低。

图 ５　 在含砂原油介质中摩擦力随间隙量的变化曲线

Ｆｉｇ ５　 Ｖａｒｉａｔｉｏｎ ｏｆ ｔｈｅ ｆｒｉｃｔｉｏｎ ｆｏｒｃｅ ｗｉｔｈ ｄｉｆｆｅｒｅｎｔ ｃｌｅａｒａｎｃｅ ｉｎ
ｃｒｕｄｅ ｏｉｌ ｃｏｎｔａｉｎｉｎｇ ｓａｎｄ

图 ６ 给出了不同磨损间隙下丁腈橡胶在含砂量为
４０％ （质量分数） 原油介质中磨损后的磨损量。 可
知， 橡胶的磨损量随着间隙量的增大不断降低， 与摩
擦力的变化趋势一致。 磨损主要来自于原油中砂粒的
切削， 随着磨损间隙的增加， 砂粒对橡胶的切削减
弱， 因此磨损量逐渐降低。

图 ６　 在含砂原油介质中磨损量随间隙量的变化曲线

Ｆｉｇ ６　 Ｖａｒｉａｔｉｏｎ ｏｆ ｔｈｅ ｗｅａｒ ｌｏｓｓ ｗｉｔｈ ｄｉｆｆｅｒｅｎｔ ｃｌｅａｒａｎｃｅ ｉｎ ｃｒｕｄｅ
ｏｉｌ ｃｏｎｔａｉｎｉｎｇ ｓａｎｄ

４　 结论
研制一台磨损间隙调整式环块摩擦试验机， 解决

了现有试验机无法实现在同一台试验机上进行定量加
载和精确调整环与试块之间的间隙的问题， 同时也解
决了橡胶在含固体颗粒黏稠液体介质中的摩擦学行为
研究的问题， 为以后橡胶在特殊工况下的摩擦学模拟
试验奠定了基础。
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摘要： 为获得产率高、 重复性好的纳米二硫化钼制备工艺， 提出纳米级二硫化钼的水热法可控制备方法。 以钼酸

钠、 硫代乙酰胺为前驱体， 分别以聚乙二醇 （ＰＥＧ⁃２０ ０００）、 十六烷基三甲基氯化铵 （ＣＴＡＣ）、 无水乙醇为表面活性

剂， 利用水热法制备出球状和花状纳米二硫化钼粒子。 通过 Ｘ 射线衍射仪、 扫描电子显微镜对产物特性进行表征， 通

过四球摩擦磨损试验机考察 ２％纳米二硫化钼在 Ｎ４６ 润滑油中的极压性能测试。 结果表明： 酸性环境下， 添加表面活

性剂 ＰＥＧ⁃２０ ０００ 和 ＣＴＡＣ 可得到球状结构的纳米二硫化钼颗粒， 粒径均匀， 粒径约为 １００ ｎｍ； 而添加无水乙醇时可得

到花状结构的纳米二硫化钼颗粒， 在硫酸和盐酸环境下粒径分别为 １９０ 和 ７０ ｎｍ； 在硫酸环境下， 以聚乙二醇为表面

活性剂时二硫化钼产率最高， 可达 ７８􀆰 ８２％； 制备的纳米球状二硫化钼作为润滑油添加剂显著提高了润滑油的极压性

能， 与工业二硫化钼相比， 最大无卡咬负荷最大可提高 ４２％左右。
关键词： 纳米二硫化钼； 水热法； 纳米花； 纳米球
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　 具有层状结构的过渡金属二元化合物在润滑、 催

化和光电器件等领域拥有独特的性能， 是国内外研究

热点。 二硫化钼 （ＭｏＳ２） 常态为黑色固体粉末， 具

有金属光泽， 是一种具有抗磁性和半导体性质的典型

的过渡金属二元化合物， 因其独特的结构特点而具有

优异的减摩、 抗磨性能以及极强的亲金属性， 被广泛

用于工业设备的润滑剂。



纳米级二硫化钼颗粒尺寸小， 更容易渗透到摩擦

副表面， 且吸附性能好， 较传统二硫化钼在减摩、 抗

磨、 极压性方面都更加优越［１］。 目前已成功制备出多

种形态的 ＭｏＳ２， 如无机富勒烯结构［２］， 纳米线［３］、
纳米管［４－５］、 纳米棒［６］、 纳米微球［７－８］、 中空球［９］、
纳米花［１０］等结构。 虽然已成功制备多种形态的二硫

化钼颗粒， 但目前仍存在着制备工艺重复性差， 产物

质量和产率低等问题。 因此寻找产出稳定而又物美价

廉的合成方法一直是研究人员努力的方向。 相较于其

他合成 ＭｏＳ２ 的方法， 化学合成法可生产纯度高、 杂

质少、 粒度细的硫化物［１１］。
本文作者采用化学合成的方法， 以钼酸钠和硫代

乙酰胺为前驱体， 选用聚乙二醇 （ＰＥＧ⁃２０ ０００）、 无

水乙醇和十六烷基三甲基氯化铵 （ＣＴＡＣ） ３ 种不同

的表面活性剂合成了二硫化钼。 利用 Ｓ⁃４８００ 扫描电

子显微镜对合成的二硫化钼形貌进行了分析， 同时探

讨了表面活性剂对 ＭｏＳ２ 形貌的影响机制及对产出率

的影响。
１　 试验部分

１􀆰 １　 试剂与仪器

主要试剂： 钼酸钠、 硫代乙酰胺、 ＰＥＧ⁃２０ ０００、
ＣＴＡＣ、 无水乙醇、 盐酸 （质量分数 １５％）、 硫酸

（质量分数 ９８％）。 主要试验设备见表 １。

表 １　 试验设备

Ｔａｂｌｅ １　 Ｔｅｓｔ ｅｑｕｉｐｍｅｎｔ
序号 名称 型号 厂家

１ 马弗炉 ＢＳＸ２⁃６⁃１２ＴＰ 上海一恒

２ 离心机 Ｈ２０５０ 上海卢湘仪

３ 电热鼓风干燥箱 ＧＺＸ⁃９０７０ＭＢＥ 上海博讯

４ 扫描电子显微镜 Ｓ⁃４８００ 日本日立

５ Ｘ 射线衍射仪 Ｄ ／ ＭＡＸ２５００ＰＣ 日本理学株式会社

６ 四球摩擦磨损实验机 ＭＲＳ⁃１０Ａ 济南益华

１􀆰 ２　 样品制备

用电子天平分别称取 ０􀆰 ３ ｇ 钼酸钠、 ０􀆰 ５５ ｇ 硫代

乙酰胺放入聚四氟乙烯内衬中， 然后加入 １􀆰 ４４ ｇ 聚

乙二醇 （或 ０􀆰 ０５ ｇＣＴＡＣ 或 ５ ｍＬ 无水乙醇） 和 ５０ ｍＬ
去离子水， 搅拌均匀， 继续边搅拌边滴入盐酸 （或
硫酸） 使其溶液 ｐＨ 为 １。 充分反应后放入高压反应

釜中。 将反应釜置于马弗炉中， 在 ２２０ ℃下保温 ６ ｈ。
最后用离心机离心、 去离子水反复洗涤溶液至中性，
放入干燥箱中干燥后取出称重， 研磨装入空瓶中标注

试样编号。

１􀆰 ３　 极压性能测试

按照一定比例将工业 ＭｏＳ２ 和制备的纳米 ＭｏＳ２

作为添加剂添加到 Ｎ４６ 润滑油中， 在室温下用电磁

搅拌器将溶液搅拌均匀， 得到含 ＭｏＳ２ 润滑油。 在四

球摩擦磨损实验机上按 ＧＢ ／ Ｔ ３１４２⁃８２ 在室温条件下

测定油样的极压性能。 测试条件： 室温 （２０ ℃）， 试

验时间 １０ ｓ， 转速 １ ４５０ ｒ ／ ｍｉｎ。
２　 结果与讨论

２􀆰 １　 二硫化钼的 ＸＲＤ 表征分析

样品的晶体结构用 ＸＲＤ 进行表征。 如图 １ 所示，
所有的 ＸＲＤ 衍射峰均可由 ＭｏＳ２ 的标准粉末衍射卡片

进行标引。 其中的 ４ 个主强峰与卡片 （ ＪＣＰＤＳ ３７ －
１４９２） 上的标准衍射峰相吻合， 说明样品为六角相

ＭｏＳ２。 ２ 种酸性环境下得到的 （００２） 衍射峰高而尖

锐， 说明水热合成 ＭｏＳ２ 过程中层状堆垛良好。

图 １　 硫酸和盐酸环境下二硫化钼样品 ＸＲＤ 图谱

Ｆｉｇ １　 ＸＲＤ ｐａｔｔｅｒｎｓ ｏｆ ｍｏｌｙｂｄｅｎｕｍ ｄｉｓｕｌｆｉｄｅ ｓａｍｐｌｅｓ ｉｎ ｓｕｌｆｕｒｉｃ
ａｃｉｄ ａｎｄ ｈｙｄｒｏｃｈｌｏｒｉｃ ａｃｉｄ ｅｎｖｉｒｏｎｍｅｎｔ

２􀆰 ２　 纳米二硫化钼的形貌结构

图 ２ 为硫酸条件下、 采用不同的表面活性剂制得

二硫化钼的 ＳＥＭ 图。 ａ１ 为以 ＰＥＧ⁃２０ ０００ 为表面活性

剂， 制得的纳米球状二硫化钼， 粒径约为 ９０ ｎｍ。 ｂ１

为以 ＣＴＡＣ 为表面活性剂， 制得的纳米球状二硫化

钼， 粒径约为 １１０ ｎｍ。 ｃ１ 为以无水乙醇为表面活性

剂， 制得人纳米花状二硫化钼， 粒径约为 １９０ ｎｍ；
图 ３ 为在盐酸条件下， 采用不同表面活性剂制得二硫

化钼的 ＳＥＭ 图。 ａ２ 以 ＰＥＧ⁃２０ ０００ 为表面活性剂， 制

得纳米球状二硫化钼， 粒径约为 １０５ ｎｍ。 ｂ２ 以 ＣＴＡＣ
为表面活性剂， 制得纳米球状二硫化钼， 粒径约为

１２０ ｎｍ。 ｃ２ 以无水乙醇为表面活性剂， 制得纳米花状

二硫化钼， 粒径约为 ７０ ｎｍ。
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图 ２　 硫酸环境下不同表面活性剂辅助制备的二硫化钼 ＳＥＭ 图

Ｆｉｇ ２　 ＳＥＭ ｉｍａｇｅｓ ｏｆ ｍｏｌｙｂｄｅｎｕｍ ｄｉｓｕｌｆｉｄｅ ｐｒｅｐａｒｅｄ ｕｎｄｅｒ ｓｕｌｆａｔｅ ｅｎｖｉｒｏｎｍｅｎｔ ｗｉｔｈ ｄｉｆｆｅｒｅｎｔ ａｓｓｉｓｔｅｄ ｓｕｒｆａｃｔａｎｔ

图 ３　 盐酸环境下不同表面活性剂辅助制备的二硫化钼 ＳＥＭ 图

Ｆｉｇ ３　 ＳＥＭ ｉｍａｇｅｓ ｏｆ ｍｏｌｙｂｄｅｎｕｍ ｄｉｓｕｌｆｉｄｅ ｐｒｅｐａｒｅｄ ｕｎｄｅｒ ｈｙｄｒｏｃｈｌｏｒｉｃ ａｃｉｄ ｅｎｖｉｒｏｎｍｅｎｔ ｗｉｔｈ ｄｉｆｆｅｒｅｎｔ ａｓｓｉｓｔｅｄ ｓｕｒｆａｃｔａｎｔ

２􀆰 ３　 表面活性剂对二硫化钼形成的影响机制

表面活性剂在纳米粒子合成中起重要作用， 它是

由亲水憎油的极性基团和亲油憎水的非极性基团两部

分组成的两性分子， 按离子类型可分为离子型和非离

子型， 而离子型又可分为阳离子型、 阴离子型和两性

型。 加入超过临界浓度的表面活性剂后， 表面活性剂

聚集在一起可形成不同形状的胶束［１２］。
在制备 ＭｏＳ２ 过程中， 表面活性剂能够作用于晶

粒表面并影响晶粒生长过程， 因此在 ＭｏＳ２ 制备过程

中常被用于改善其分散性， 减小粒子相互团聚的趋

势， 并辅助控制晶粒形貌［１３］。 非离子型的聚乙二醇，
分子式为 ＨＯ（Ｃ２Ｈ４Ｏ） ｎＨ， 其分子链在水中呈蛇形，
有醚基和羟基 ２ 种亲水基而无疏水基， 因此其在水中

的溶解度很高， 高分子长链一端吸附在被分散的颗粒

表面， 形成一层大分子亲水膜， 产生了较强的 “空
间位阻” 效应， 进一步增大了颗粒间的排斥能， 防

止颗粒团聚， 增强了体系的分散性和稳定性， 阻碍了

早先成核颗粒的长大， 对 ＭｏＳ２ 纳米晶进行了较为有

效的分散， 并借助高浓度的有机大分子链对 ＭｏＳ２ 纳

米晶进行了包覆改性［１４］。 阳离子型的十六烷基三甲

氯化铵对 ＭｏＳ２ 的改性效果很好， 生成了球状二硫化

钼。 这主要是因为 ＭＯＳ２ 纳米颗粒表面带有负电， 由

于相互静电作用， 阳离子型表面活性剂带正电基团选

择性地吸附在颗粒表面， 即特性吸附， 降低了颗粒的

表面张力， 同时， 利用 “空间位阻” 效应更有效地

防止了颗粒团聚， 从而形成高分散的、 表面活性能较

低的纳米 ＭｏＳ２ 球体［１５］。 采用另一种非离子表面活性

剂无水乙醇， 可制得纳米花状二硫化钼， 由于空间位

阻效应与羟基链的长度有关， 羟基链越长， 空间位阻

效应越强， 故而采用乙醇为表面活性剂时团聚明显。
生成花状二硫化钼很可能与羟基和碳原子的数目及碳

链长度等有关。
２􀆰 ４　 表面活性剂对产出率的影响

在不断改善、 寻求更好的 ＭｏＳ２ 制备方法时， 除

了 ＭｏＳ２ 的性能之外， 产出率也是评价试验方法优劣

的重要因素。 用下式来计算不同条件下 ＭｏＳ２ 的产

出率：

ｙ＝
ｍ２

ｍ１

×１００％ （１）

式中： ｙ 为 ＭｏＳ２ 的产出率； ｍ２ 为 ＭｏＳ２ 产物质量；
ｍ１ 为前驱体质量， 这里前驱体质量为钼酸钠和硫代

乙酰胺质量之和。
前驱体质量共计 １􀆰 ７ ｇ （２ 组重复实验）， 产物质

量以及产出率见表 ２。
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表 ２　 ＭｏＳ２ 产量和产出率

Ｔａｂｌｅ ２　 ＭｏＳ２ ｙｉｅｌｄ ａｎｄ ｐｒｏｄｕｃｔｉｖｉｔｙ

酸环境

　 ＰＥＧ⁃２０ ０００　

产量

ｍ ／ ｇ
产出率

ｙ ／ ％

　 　 ＣＴＡＣ　 　

产量

ｍ ／ ｇ
产出率

ｙ ／ ％

　 无水乙醇　

产量

ｍ ／ ｇ
产出率

ｙ ／ ％

硫酸 １．３４ ７８．８２ ０．５５ ３２．３５ ０．４６ ２７．０６
盐酸 ０．６７ ３９．４１ ０．４２ ２４．７１ ０．３６ ２１．１８

从表 ２ 中可以直观地看出， 表面活性剂为聚乙二

醇时的 ＭｏＳ２ 产出率最高， 表面活性剂为十六烷基三

甲氯化铵时的产出率次之， 表面活性剂为无水乙醇时

的产出率最低。
３　 极压性能评价

将制备的纳米二硫化钼、 工业二硫化钼按质量分

数 ０􀆰 ５％、 １％、 １􀆰 ５％、 ２％、 ２􀆰 ５％、 ３％分别加入润

滑油中， 利用四球试验机考察各样品的极压性能。 不

同含量的添加剂对润滑油极压性能的影响见表 ３。

表 ３　 含不同质量分数 ＭｏＳ２ 的润滑油的最大无卡咬负荷

Ｔａｂｌｅ ３　 Ｍａｘｉｍｕｍ ｎｏｎ ｓｅｉｚｕｒｅ ｌｏａｄ ｏｆ ｌｕｂｒｉｃａｔｉｎｇ ｏｉｌｓ
ｗｉｔｈ ｄｉｆｆｅｒｅｎｔ ｃｏｎｔｅｎｔ ｏｆ ＭｏＳ２

添加剂
　 　 　 　 　 　 　 　 　 　 ｐＢ ／ Ｎ　 　 　 　 　 　 　 　 　

０．５％ １％ １．５％ ２％ ２．５％ ３％
纳米 ＭｏＳ２ ５２０ ５６０ ６６０ ７６０ ７５０ ７５０
工业 ＭｏＳ２ ４８０ ５００ ５２０ ５６０ ５５０ ５３０

由表 ３ 可 见， 二 硫 化 钼 添 加 剂 质 量 分 数 为

０􀆰 ５％ ～３％时润滑油均具有良好的极压性能。 Ｎ４６ 润

滑油的最大无卡咬负荷 ｐＢ 值为 ４５０ Ｎ， 工业 ＭｏＳ２ 颗

粒质量分数为 ２％的润滑油最大无卡咬负荷 ｐＢ 值为

５６０ Ｎ， 而纳米二硫化钼颗粒质量分数为 ２％的润滑

油最大无卡咬负荷 ｐＢ 值达到 ７６０ Ｎ， 相比工业 ＭｏＳ２

颗粒最大无卡咬负荷提高 ３６％以上。 由此可见， 纳

米二硫化钼颗粒能更有效地提高润滑油的极压性能。
但是随着二硫化钼质量分数的增加， 润滑油极压性能

趋于平稳。
４　 结论

（１） 在酸性环境下 （ｐＨ ＝ １）， 采用表面活性剂

聚乙二醇或十六烷基三甲氯化铵均可得到纳米球状二

硫化钼粒子， 粒径约为 １００ ｎｍ； 采用表面活性剂无

水乙醇可得到纳米花状二硫化钼粒子， 在硫酸环境和

盐酸环境下粒径分别为 １９０ 和 ７０ ｎｍ。
（２） 采用水热法制备纳米二硫化钼， 在硫酸溶

液中转化率高于盐酸中， 当表面活性剂为聚乙二醇

时， 二硫化钼产出率最高。
（３） 纳米二硫化钼作为润滑油添加剂显著提高

了其极压性能， 最大无卡咬负荷 ｐＢ值达到 ７６０ Ｎ， 相

比工业 ＭｏＳ２ 颗粒， 最大无卡咬负荷最大提高 ４２％
以上。
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摘要： 在车辆旋转轴向滑动支承表面加工不同槽型微米级的沟槽， 包括椭圆形槽、 圆弧槽、 三角形槽、 梯形槽和

矩形槽， 利用流体流经浅槽表面产生流体动压力来减小摩擦。 在考虑空化和流体惯性影响下， 通过数值求解基于质量

守恒边界条件的不可压缩定常 Ｒｅｙｎｏｌｄｓ 方程， 分析不同槽型的结构参数 （槽数、 槽宽比、 径向宽度） 和工况参数 （转
速、 槽深比） 对润滑性能的影响。 结果表明： 研究的 ５ 种槽型的承载力由大到小依次为三角形、 圆弧形、 梯形、 椭圆

形和矩形； 增加槽宽比、 槽深比、 径向宽度有利于降低润滑油温升， 而增加槽深比则有利于降低空化率； 研究的 ５ 种

槽型中， 矩形槽的润滑油温升最低且润滑流量最大， 梯形槽的空化率较小。
关键词： 轴向滑动支承； 沟槽型织构； 质量守恒边界； 润滑性能
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　 某型车辆直齿行星变速机构中， 行星轮端面与两

侧行星架间分别装配一个止推垫圈来平衡行星轮产生

的轴向力， 由于止推垫圈的工作原理与止推滑动轴承

相同且受行星轮的轴向力， 方便起见止推垫圈称为轴

向滑动支承。 在车辆的传动系统中， 复式直齿行星排

的行星轮与行星架之间存在轴向作用力， 导致止推垫

圈磨损严重［１］。 ＲＩＧＨＴＭＩＲ 等［２］试验研究了滑动轴承

中表面凹陷对流动的扰动， 分析了凹坑大小、 形状、
类型和方向对油膜厚度和摩擦因数的影响， 发现表面

凹陷可以减小摩擦力。
为改善轴承的润滑设计， 许多学者把微织构技术

应用于轴承润滑与机械密封设计［３－８］。 如， 王宏伟

等［９］对轴向滑动支撑表面加工有径向沟槽的动压润滑

特性进行了研究， 尹明虎等［１０］ 采用微织构对径向滑

动轴承的承载力进行了分析， 表明微织构在承载区可

以提升承载力。 本文作者在考虑空化的条件下， 采用

在轴向滑动支撑表面加工 ５ 种不同微米级的槽型， 包

括椭圆形槽、 圆弧槽、 三角形槽、 梯形槽和矩形槽，
根据槽数、 槽宽比、 转速、 径向宽度和槽深比的变



化， 来分析轴向滑动支承的承载力、 润滑油流量、 摩

擦因数、 空化率和槽深比。
１　 物理模型

轴向滑动支承表面加工的直线沟槽分布具有一定

的周期性， 对其建模时选择 １ 个槽区和相邻的 ２ 个半

台区来建模， 沟槽型织构轴向滑动支承几何模型结构

示意图 １ 所示。 图中 ｒ ｉ、 ｒｏ 分别为轴向滑动支承内半

径和外半径； ｈ２、 ｈｇ 分别为轴向滑动支承表面与行星

轮端面间隙和沟槽深度， 定义槽深比 δｈ ＝ ｈｇ ／ ｈ２； Ｂ
为周期所占圆心角； Ｋ 为槽宽比， Ｋ ＝ θｕ ／ β； θｕ、 θｄ

分别为截面的底边与顶边所占的圆心角。

图 １　 沟槽型织构轴向滑动支承几何模型

Ｆｉｇ １　 Ｇｅｏｍｅｔｒｉｃ ｍｏｄｅｌ ｏｆ ｇｒｏｏｖｅ ｔｅｘｔｕｒｅ ａｘｉａｌ ｓｌｉｄｉｎｇ ｂｅａｒｉｎｇ

２　 模型数值求解

２􀆰 １　 雷诺方程

车辆行星轮工作转速较高， 采用相对转速 （假
设滑动支承静止） 时， 需要考虑流体离心力的影响，
基于质量守恒边界稳态、 定常流动 Ｒｅｙｎｏｌｄｓ 方程控

制方程［１１］推导的稳态、 极坐标雷诺方程为
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式中： μ 为润滑油动力黏度； ρ 为润滑油密度； ｐ 为

油膜压力； ω 为旋转角速度； ｈ 为油膜厚度。
当流体流经楔形收敛间隙时， 流体产生动压效

应， 油膜产生动压承载力， 该区域为完整油膜区； 流

体流经发散间隙时， 产生空化现象， 该区域为空化

区。 在完整油膜区时， 润滑油密度 ρｃ 是保持不变的；
在空化区域， 空化压力 ｐｃ 保持不变。

油膜控制方程计算的强制边界条件和周期边界

条件：
ｒ ＝ ｒ ｉ， ｐ ＝ ｐ ｉ

ｒ ＝ ｒ０， ｐ ＝ ｐ０
{ （２）

式中： ｐ ｉ、 ｐ０ 分别为润滑油进口与出口压力。
ＰＡＹＶＡＲ 和 ＳＡＬＡＮＴ［１２］ 将 ＥＬＲＯＤ［１３］ 提出的控

制方程分解为空化区和完整油膜区， 通过引入通用

变量 ϕ 和开关函数 Ｆ 自动追踪空化边界区域， 方程

定义为

Ｆφ ＝
ｐ － ｐｃ

ｐａ － ｐｃ

　 完整油膜区 （３）

ρ
ρｃ

＝ １ ＋ （１ － Ｆ）ϕ 　 空化区 （４）

其中：
当 ϕ ≥０ 时， Ｆ（ ｒ， θ） ＝ １
当 ϕ ＜ ０ 时， Ｆ（ ｒ， θ） ＝ ０ （５）

式中： ｐａ为油膜参考压力。
在式 （３） 和式 （５） 中， 若在完整油膜区中且

Ｆ＝ １， 则为量纲一油膜压力； 若在空化区域中且 Ｆ ＝
０， （１＋ϕ） 则表示气液两相混合比例， 将控制方程变

为如下的矢量形式：

Δ· － ｈ３ Δ（Ｆϕ） ＋ Ｒｅ∗γ
２０

１ ＋ （１ － Ｆ）ϕ[ ] ２ｒ ｈ３ ｒ^ ＋{
γｒ １ ＋ （１ － Ｆ）ϕ[ ] ｈ θ＾｝ ＝ ０ （７）

参数量纲一化定义为

ｒ ＝
ｒ
ｒ ｉ

， ｈ ＝ ｈ
ｈｇ

， γ ＝
６μω ｒ ｉ

２

（ｐａ － ｐｃ） ｈｇ
２ ， Ｒｅ∗ ＝

ρｃωｈ
２
ｇ

μ

（８）
量纲一化边界条件写为

当 ϕ ＝ ϕｉ 时， ｒ ＝ １

当 ϕ ＝ ϕ０ 时， ｒ ＝ ｒ０
{ （９）

φ（θ） ＝ φ（θ ＋ ２π ／ Ｎｇ）
∂φ
∂θ θ

＝ ∂φ
∂θ （θ＋２π ／ Ｎｇ）

ì

î

í
ïï

ïï
（１０）

由公式 （７） 可知量纲一化方程构成的矢量场为

无源场， 在一个封闭区间 （控制体） 内的积分为 ０，
将无源场展开， 可以得到流经单位长度边界线的量纲

一流量为

ｑ—ｒ ＝ － ｈ３ ∂ Ｆϕ( )

∂ｒ
＋ Ｒｅ∗γ

２０
ｒ ｈ３ １ ＋ １ － Ｆ( ) ϕ[ ] ２

ｑ—θ ＝ － ｈ３ ∂ Ｆϕ( )

ｒ∂θ
＋ γｒ ｈ １ ＋ １ － Ｆ( ) ϕ[ ]

ì

î

í

ï
ïï

ï
ïï

（１１）
流体通过边界 （ ｒ， θ 方向） 的流量分别为
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Ｑ
ｒ ＝ ∫θ２

θ １

－ ｈ３ 􀆟 Ｆϕ( )

􀆟ｒ
＋ Ｒｅ∗γ

２０
ｒ ｈ３{ ·

　 　 １ ＋ １ － Ｆ( ) ϕ[ ] ２｝ ｒｄθ

Ｑθ ＝ ∫ｒｏ
ｒ ｉ
－ ｈ３ 􀆟 Ｆϕ( )

ｒ􀆟θ
＋ γｒ ｈ １ ＋ （１ － Ｆ）ϕ[ ] ｄｒ

ì

î

í

ï
ï
ï
ï

ï
ï
ïï

（１２）
对矢量方程 （１２） 进行离散， 采用有限控制体

积法， 控制体积示意图如图 ２ 所示。 其中Ⅰ、 Ⅱ、
Ⅲ、 Ⅳ为半网格控制体区域， ｉ、 ｊ 分别为沿着 ｒ 与 θ
方向网格节点的编号。

图 ２　 控制体积示意图

Ｆｉｇ ２　 Ｓｃｈｅｍａｔｉｃ ｄｉａｇｒａｍ ｏｆ ｃｏｎｔｒｏｌ ｖｏｌｕｍｅ

根据质量守恒原则， 流体流过控制体积净流量为

０， 规定流体流出控制体边界为正向：
Ｑｒ

Ⅰ ＋ Ｑｒ
Ⅱ ＋ Ｑθ

Ⅲ ＋ Ｑθ
Ⅳ － Ｑｒ

Ⅲ － Ｑｒ
Ⅳ － Ｑθ

Ⅰ － Ｑθ
Ⅱ ＝ ０
（１３）

为精确处理槽台突变区域的膜厚值， 采用半步长

网格处膜厚值， 通过对流体流经各个控制体边界求解

积分， 使流体流经各控制体质量流量净流量为 ０， 满

足质量守恒条件推导控制体积差分离散格式。
２􀆰 ２　 膜厚方程

对表面加工有 ５ 种槽型的轴向滑动支承， 分别在

直角坐标系中建立膜厚几何模型， 再转换到极坐标系

中求解。 定义与沟槽边界相关的几个角度：
θ １ ＝ π － θ ｕ( ) ／ ２，θ ２ ＝ π ＋ θ ｕ( ) ／ ２
θ ３ ＝ π － θ ｄ( ) ／ ２，θ ４ ＝ π ＋ θ ｄ( ) ／ ２ （１４）
５ 种沟槽织构的膜厚分布与几何模型的槽深分布

关系为

ｈ ＝ ｈ２ ＋ ｈＴ × ｆ（ｘ， ｙ） （１５）
式中： ｆ （ｘ， ｙ） 分别取值 ０、 １、 ２、 ３、 ４， 分别代表

三角形、 梯形、 矩形、 椭圆、 圆弧。

三角形槽、 梯形槽和矩形槽的槽深在不同区域分

布为

ｈＴ ＝
ｈ２ 　 　 　 　 　 　 ｒ１ｃｏｓθ ４ ＜ ｘ ＜ ｒ１ｃｏｓθ ３

ｈ１ － ｈ２

ｒ１ｈｇｃｏｓθ ３ － ｃｏｓθ １

ｘ ＋
ｈ２ｃｏｓθ ３ － ｈ１ｃｏｓθ １( )

ｈｇ ｃｏｓθ ３ － ｃｏｓθ １( )
　 　 ｅｌｓｅ

ｈ１ 　 　 　 　 　 　 ｘ ＞ ｒ１ｃｏｓθ １， ｘ ＜ ｒ１ｃｏｓθ ２

ì

î

í

ï
ïï

ï
ï

（１６）
圆弧槽型参数方程：

ｙ０ ＝
ｈ１ ＋ ｈ２

２
－

（ ｒ１ｃｏｓθ １）
２

２ｈｇ

，

ｒ２１ ＝ （ ｒ１ｃｏｓθ １）
２ ＋ （ｈ２ － ｙ０） （１７）

圆弧沟槽槽深为

ｈｃ ＝
ｙ０＋ ｒ２１－ｘ

２ 　 ｒ１ｃｏｓθ２＜ｘ＜ｒ１ｃｏｓθ２

０ ｅｌｓｅ{ （１８）

椭圆沟槽槽深为

ｈｅ ＝
ｈｇ １－

ｘ
ｒ１ｃｏｓθ１

æ

è
ç

ö

ø
÷

２

　 ｒ１ｃｏｓθ２＜ｘ＜ｒ１ｃｏｓθ１

０ ｅｓｌｅ

ì

î

í

ïï

ïï

（１９）
直角坐标系化为极坐标：
ｘ ＝ ｒ ｉ， ｊｃｏｓθ ｊ

ｙ ＝ ｒ ｉ， ｊｓｉｎθ ｊ
{ （２０）

２􀆰 ３　 求解程序

在对式 （１２） 中 （１＋ （１－Ｆ） ） 项离散时采用

一阶迎风格式［１４］， 目的是使计算矩阵为对角占优矩

阵， 文中采用 Ｇａｕｓｓ⁃Ｓｉｅｄｅｌ 松驰迭代法迭代求解； 对

于（１＋（１－Ｆ）） ２ 项， 采用迟滞迭代方法。 量纲一化方

程和方程联立求解中采用松驰迭代格式， 首先， Ｆ 和

ϕ 都赋初值为 １， 通过迭代求得 ϕｎｅｗ值， 通过公式判

断求得 Ｆｎｅｗ值， 之后使用松驰格式更新 ϕ 与 Ｆ 的值。
ϕｋ＋１

ｉ， ｊ ＝ λ ϕϕ
ｎｅｗ
ｉ， ｊ ＋ １ － λ ϕ( ) ϕｋ

ｉ， ｊ （２１）
Ｆｋ＋１

ｉ， ｊ ＝ λ ＦＦ
ｎｅｗ
ｉ， ｊ ＋ １ － λ Ｆ( ) Ｆｋ

ｉ， ｊ （２２）
其中：
当 ϕｎｅｗ

ｉ， ｊ ≥ ０， Ｆｎｅｗ
ｉ， ｊ ＝ １

当 ϕｎｅｗ
ｉ， ｊ ＜ ０， Ｆｎｅｗ

ｉ， ｊ ＝ ０{ （２３）

为增加数值计算的稳定性， 在收敛的前提下选择

较大的系数可以缩短计算的时间， 迭代收敛条件为

ε ＝ ∑
ｍ＋１

ｉ ＝ １
∑
ｎ＋１

ｊ ＝ １

ϕｋ＋１
ｉ， ｊ － ϕｋ

ｉ， ｊ

ϕｋ
ｉ， ｊ

≤ １０ －６ （２４）

通过求解控制方程后得到一个周期域油膜的压力

场， 对油膜压力积分计算油膜润滑特性参数。
动压承载力
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Ｗ ＝ ｐ ｉ － ｐｃ( ) ｒ２ｉ ∫２π

０
∫ｒｏ

１
Ｆϕ － １( ) ｒｄｒｄθ （２５）

摩擦因数

μ ＝
Ｆ ｆ

Ｗａ

（２６）

摩擦力

Ｆ ｆ ＝ ｈｇ（ｐａ － ｐｃ） ｒ ｉ·

∫２π

０

γ
６

ｒ

ｈ
＋ ｈ

２
∂（Ｆϕ）

∂θ
æ

è
ç

ö

ø
÷ ｒｄｒｄθ （２７）

油膜承载力

Ｗａ ＝ ｐ ｉ － ｐｃ( ) ｒ２ｉ ∫２π

０
∫ｒｏ

１
Ｆϕｒｄｒｄθ （２８）

润滑油流量

Ｑｒ ＝
ｈ３

ｇ ｐ ｉ － ｐｃ( )

１２μ
·

∫２π

０

－ ｈ３ ∂ Ｆϕ( )

∂ｒ
＋ Ｒｅ∗γ

２０
ｒ ｈ３ １ ＋ （１ － Ｆ）ϕ( ) ２æ

è
ç

ö

ø
÷ ｒｄθ

（２９）
空化率

　 　 δ ｃａｖ ＝ １ －
∑
ｍ＋１

ｉ ＝ １
∑
ｎ＋１

ｊ ＝ １
Ｆ

ｍ ＋ １( ) ｎ ＋ １( )
（３０）

摩擦功率

Ｎｆ ＝ Ｎωｒ∫ｒ２

ｒ１
∫β

０

μｒ２ω
ｈ

＋ ｈ
２

∂ｐ
∂θ

æ

è
ç

ö

ø
÷ ｄθｄｒ （３１）

润滑油温升

ΔＴ ＝
Ｎｆ

ｃｐρＱ
（３２）

式中： ｃｐ、 ρ 分别为润滑油的比热容和密度。
ｔｅ ＝ ｔ ｉ＋δΔｔ （３３）

式中： ｔｅ 表示平均温度； ｔ ｉ 表示进油温度； 计算系数

δ 取 ０􀆰 ９。
３　 数值计算结果及分析

３􀆰 １　 油膜承载力分析

由图 ３ （ａ） 可看出， 若槽型固定， 当 Ｎｇ ＜８ 时，
槽数增加， 承载力增大， 当槽数 Ｎｇ 为 ８ 时， 槽的承

载力达到最大值， 其中三角形槽的承载力最大。 当槽

数一定时， 承载力最大为三角形槽， 并且油槽数目为

８～１５ 时为最佳承载区。

图 ３　 沟槽结构参数和工况参数对油膜承载力的影响

Ｆｉｇ ３　 Ｅｆｆｅｃｔ ｏｆ ｇｒｏｏｖｅ ｓｔｒｕｃｔｕｒｅ ｐａｒａｍｅｔｅｒ ａｎｄ ｗｏｒｋｉｎｇ ｃｏｎｄｉｔｉｏｎ ｐａｒａｍｅｔｅｒ ｏｎ ｏｉｌ ｆｉｌｍ ｂｅａｒｉｎｇ ｃａｐａｃｉｔｙ （ａ） ｇｒｏｏｖｅ ｎｕｍｂｅｒ ｖｓ ｂｅａｒｉｎｇ
ｃａｐａｃｉｔｙ； （ｂ） ｇｒｏｏｖｅ ｗｉｄｔｈ ｒａｔｉｏ ｖｓ ｂｅａｒｉｎｇ ｃａｐａｃｉｔｙ； （ｃ） ｓｐｅｅｄ ｖｓ ｂｅａｒｉｎｇ ｃａｐａｃｉｔｙ； （ｄ） ｒａｄｉａｌ ｗｉｄｔｈ ｖｓｂｅａｒｉｎｇ ｃａｐａｃｉｔｙ；
（ｅ） ｇｒｏｏｖｅ ｄｅｐｔｈ ｒａｔｉｏ ｖｓ ｂｅａｒｉｎｇ ｃａｐａｃｉｔｙ

　 　 由图 ３ （ｂ） 可知， 槽宽比 Ｋ 为 ０􀆰 ８ 时， 三角形 槽的承载力最佳， 矩形槽最差， 若槽型固定， 槽宽比
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Ｋ＜０􀆰 ８ 时， 槽宽比增大， 油膜承载力增大， 但是在槽
宽比 Ｋ＞０􀆰 ８ 时， 五种槽型油膜承载力维持不变。 图
３ （ｃ）和图 ３ （ｄ） 显示， 矩形槽油膜承载力与转速、
径向宽度关系不大且最低。 其他槽型随着转速的增
大， 油膜承载力增大， 其中在转速和径向宽度一定
时， 三角形槽油膜承载力最大。 由图 ３ （ ｅ） 可知，
槽深比增大， 矩形槽承载力减小， 当槽深比 δｈ ＜２􀆰 ５
时， 其他槽型则随着槽深比的增大而增大， 且 δｈ 接
近 ２􀆰 ５ 时， 圆弧槽的承载力最大。 当槽深比 δｈ ＞２􀆰 ５
时， 梯形槽、 圆弧槽和椭圆槽随着槽深比的增大而承
载力减小， 三角形槽随着槽深比的增大而增大， 若槽
深比为定值， 三角形槽承载力最大。

表 １ 给出的数值推荐范围是通过数值拟合后求得
的最优值， 数值拟合的置信度为 ９５％， 在推荐数值
范围内承载力都能达到最优承载力的 ８０％以上。

表 １　 沟槽型织构最优参数表

Ｔａｂｌｅ １　 Ｏｐｔｉｍａｌ ｐａｒａｍｅｔｅｒｓ ｏｆ ｇｒｏｏｖｅ ｔｅｘｔｕｒｅ
沟槽槽

型截面
三角形 梯形 矩形 圆弧形 椭圆形

承载力最大

的槽数值
８ ４ １０ ６ ５

推荐的

槽数范围
４～１８ ４～１２ ５～２０ ４～１５ ４～１５

承载力最大时

对应的槽深比
４．７３ ２．８６ １．６４ ３．０２ ２．６８

推荐槽深

比范围

２．９８～
６．９９

１．７９～
５．２７

０．６９～
３．３２

２．０７～
６．０８

１．６０～
４．８４

３􀆰 ２　 润滑油流量分析

图 ４ 示出了沟槽结构参数和工况参数对润滑油流
量的影响。

图 ４　 沟槽结构参数和工况参数对流量的影响

Ｆｉｇ ４　 Ｅｆｆｅｃｔ ｏｆ ｇｒｏｏｖｅ ｓｔｒｕｃｔｕｒｅ ｐａｒａｍｅｔｅｒ ａｎｄ ｗｏｒｋｉｎｇ ｃｏｎｄｉｔｉｏｎ ｐａｒａｍｅｔｅｒ ｏｎ ｏｉｌ ｆｌｏｗ （ａ） ｇｒｏｏｖｅ ｄｅｐｔｈ ｒａｔｉｏ ｖｓ ｏｉｌ ｆｌｏｗ；
（ｂ） ｇｒｏｏｖｅ ｗｉｄｔｈ ｒａｔｉｏ ｖｓ ｏｉｌ ｆｌｏｗ； （ｃ） ｓｐｅｅｄ ｖｓ ｏｉｌ ｆｌｏｗ； （ｄ） ｒａｄｉａｌ ｗｉｄｔｈ ｖｓ ｏｉｌ ｆｌｏｗ

　 　 可以看出， 随着工况参数、 槽宽比、 径向宽度的
增大， 润滑油流量增大。 图 ４ （ａ）、 （ｃ） 和 （ｄ） 可
以看出， 在槽深比、 转速和径向宽度为定值时， 矩形
槽对流量影响最大。 由图 ４ （ ｂ） 可知， 当 Ｋ ＜ ０􀆰 ３
时， 矩形槽、 梯形槽和椭圆槽对流量影响几乎一样，
在槽宽比 Ｋ＞０􀆰 ３ 时， 若槽宽比为定值， 矩形槽的流
量最大， 由此可知对流量影响最佳的是矩形槽。
３􀆰 ３　 润滑油温升分析

在恒定的轴向载荷 （Ｗ ＝ ７０ Ｎ） 作用下， 研究在

不同的条件下由摩擦热引起的润滑油温升， 以寻求热
负荷较低的沟槽。 图 ５ （ ａ） 显示， ５ 种槽型的润滑
油温升随着槽宽比的变化规律一致， 当槽宽比 Ｋ＜０􀆰 ３
时， 温升随着槽宽比的增大而快速下降； 当槽宽比 Ｋ
＞０􀆰 ３ 时， 温升随着槽宽比增大而缓慢下降。 当槽宽
比固定时， 矩形槽的温升最小。 图 ５ （ｂ） 显示， 当
径向宽度增大时， ５ 种槽型的温升降低， 在径向宽度
为定值时， 矩形槽的温升最低。 图 ５ （ ｃ） 给出了转
速对温升的影响， 转速越高温升越大， 在相同条件
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下， 矩形槽的温升较低。 图５ （ｄ）显示， ５ 种槽型的
温升随着槽深比的增大而快速下降， 槽深比 δｈ ＞３􀆰 ５
时， 曲线下降缓慢， 保持了较低的温度水平， 槽深比
一定时， 矩形槽温度低于其他槽型。

图 ５　 沟槽结构参数和工况参数对温升的影响 （Ｗ＝ ７０ Ｎ）
Ｆｉｇ ５　 Ｅｆｆｅｃｔ ｏｆ ｇｒｏｏｖｅ ｓｔｒｕｃｔｕｒｅ ｐａｒａｍｅｔｅｒ ａｎｄ ｗｏｒｋｉｎｇ ｃｏｎｄｉｔｉｏｎ

ｐａｒａｍｅｔｅｒ ｏｎ ｔｅｍｐｅｒａｔｕｒｅ ｒｉｓｅ （Ｗ＝ ７０ Ｎ） （ａ） ｇｒｏｏｖｅ
ｗｉｄｔｈ ｒａｔｉｏ ｖｓ ｔｅｍｐｅｒａｔｕｒｅ ｒｉｓｅ； （ｂ） ｒａｄｉａｌ ｗｉｄｔｈ ｖｓ
ｔｅｍｐｅｒａｔｕｒｅ ｒｉｓｅ； （ｃ） ｓｐｅｅｄ ｖｓ ｔｅｍｐｅｒａｔｕｒｅ ｒｉｓｅ；
（ｄ） ｇｒｏｏｖｅ ｄｅｐｔｈ ｒａｔｉｏ ｖｓ ｔｅｍｐｅｒａｔｕｒｅ ｒｉｓｅ

３􀆰 ４　 空化率分析

由图 ６ （ａ） 可知， 随着槽深比的增大， 空化率

降低。

图 ６　 沟槽结构参数和工况参数对空化率的影响

Ｆｉｇ ６　 Ｅｆｆｅｃｔ ｏｆ ｇｒｏｏｖｅ ｓｔｒｕｃｔｕｒｅ ｐａｒａｍｅｔｅｒ ａｎｄ ｗｏｒｋｉｎｇ ｃｏｎｄｉｔｉｏｎ
ｐａｒａｍｅｔｅｒ ｏｎ ｃａｖｉｔａｔｉｏｎ ｒａｔｅ （ａ） ｇｒｏｏｖｅ ｄｅｐｔｈ ｒａｔｉｏ ｖｓ
ｃａｖｉｔａｔｉｏｎ ｒａｔｅ； （ｂ） ｇｒｏｏｖｅ ｗｉｄｔｈ ｒａｔｉｏ ｖｓ ｃａｖｉｔａｔｉｏｎ
ｒａｔｅ； （ｃ） ｓｐｅｅｄ ｖｓ ｃａｖｉｔａｔｉｏｎ ｒａｔｅ； （ｄ） ｒａｄｉａｌ ｗｉｄｔｈ
ｖｓ ｃａｖｉｔａｔｉｏｎ ｒａｔｅ

由图 ６ （ｂ）、 （ｃ） 可知， 槽宽比和转速增大， 空
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化率增大， 若槽宽比为定值， 梯形槽空化率最小； 由

图 ６ （ｄ） 可知， 随着径向宽度的增加， 空化率增大，
当径向宽度 Ｂ＜４􀆰 ５ 时， 矩形槽的空化率最小， 当径

向宽度 Ｂ＞４􀆰 ５ 时， 且径向宽度为定值， 梯形槽的空

化率最小。
４　 结论

（１） 当槽数 Ｎｇ 接近于 ８ 的时， ５ 种槽的承载力

达到最佳， 其中三角形槽的承载力最大， 并且油槽数

目在 ８～１５ 之间承载力较好。 当槽深比 δｈ 在接近 ２􀆰 ５
时， 圆弧槽的承载力最大， 当槽深比 δｈ ＞２􀆰 ５ 时， 三

角形槽承载力最优。 在转速、 槽宽比和径向宽度的影

响下， 三角形槽油膜承载力最佳， 但是对润滑油流量

影响最大的槽型， 则是矩形槽。
（２） 随着槽深比的增加空化率逐渐减小， 其中

梯形槽的空化率最小。
（３） 增加槽宽比、 槽深比、 径向宽度有利于降

低温升， 其中矩形槽的温升最低。
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国内首套海洋钻井作业一体化智能系统装备研制成功
　 　 近日， 由青岛杰瑞工控技术有限公司自主研发的国内

首套海洋平台钻井作业一体化智能系统装备通过专家验收，
并交付中石化胜利油田应用。

该系统装备研发为青岛市自主创新重大专项支持项目，
攻克了基于 ＲＢＦ 神经网络的控制技术、 液压同步补偿特性

分析技术、 动力学多体仿真等关键技术， 达到国际先进水

平， 实现了钻修井管柱双司钻集成处理工艺、 排管机械手

迭代学习控制方法等多项技术创新， 解决了管柱处理与操

作的集成化、 一体化难题， 具有完全自主知识产权， 打破

了国外技术垄断， 解决了钻井作业过程中效率低、 劳动强

度大、 安全性差等难题， 可广泛应用于我国海洋及陆地石

油钻井修井作业领域。
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摘要： 采用 ＡＮＳＹＳ 有限元软件对聚氨酯和丁腈橡胶组成的鼓型密封圈进行数值模拟， 研究密封圈材料摩擦因数
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布。 结果表明： 在给定的正常工作条件下鼓型密封圈可以保证良好的密封； 密封圈材料摩擦因数的大小对动密封影响

较大， 较大的摩擦因数会使密封面磨损加快， 鼓型密封圈最优的摩擦因数为 ０􀆰 １ 左右。
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　 随着工业现代化进程的加快， 液压设备也得到了

快速发展， 运用领域不断扩大， 而对于液压装备的要

求也在提高。 尤其在煤矿中， 液压支架是煤矿综采工

作面的核心设备， 液压缸的安全无泄漏对煤矿的安全

生产起着关键性作用。 液压缸的主要故障之一就是密

封圈失效， 密封圈失效导致工作液泄漏， 使液压支架

无法达到正常的工作压力， 影响设备使用性能。 为了

解决泄漏问题， 有些密封件生产企业盲目地增大密封

圈的预压缩量， 虽然暂时解决了活塞漏液的问题， 但

因为没掌握密封的核心原理， 单纯地增大密封圈的压

缩量会导致活塞的工作阻力增大、 能耗增加， 甚至会

使液压缸卡死， 导致密封圈外翻、 破损等情况时有发

生。 而随着有限元方法的发展普及和计算机功能的增

强， 工程研究人员开始尝试使用有限元软件等数值模

拟分析方法来对密封性能进行分析研究。

鼓形组合密封圈是一种专门研制的针对以乳化液

为工作介质的液压缸密封元件。 如图 １ 所示， 鼓型组

合密封圈由聚氨酯和丁腈橡胶 ２ 种材料组成， 外圈材

料为聚氨酯， 内圈材料为丁腈橡胶。 本文作者采用

ＡＮＳＹＳ 有限元软件对鼓型密封圈进行数值模拟， 分

析不同的摩擦因数对鼓型组合密封圈密封性能的影

响， 得到能满足密封要求的最优摩擦因数。

图 １　 鼓形组合密封圈

Ｆｉｇ １　 Ｄｒｕｍ⁃ｔｙｐｅ ｃｏｍｂｉｎｅｄ ｓｅａｌ ｒｉｎｇ



１　 鼓型组合密封圈的非线性问题分析

１􀆰 １　 超弹性材料非线性

ＡＮＳＹＳ 软件为弹塑性材料的应力－应变关系提供

了 ２ 种等效应力屈服准则， 分别是各向同性材料的

Ｖｏｎ Ｍｉｓｅｓ 应力准则和各向异性材料的 Ｈｉｌｌ 准则。 在

各向同性材料中， Ｖｏｎ Ｍｉｓｅｓ 应力准则和 Ｈｉｌｌ 准则具

有一致性， 因此本文作者选用 Ｖｏｎ Ｍｉｓｅｓ 应力准则作

为判断依据。
鼓型组合密封圈由 ２ 种材料组成， 其外圈材料为

聚氨酯， 内圈材料为丁腈橡胶。 这 ２ 种材料都是超弹

性材料， 具有高度非线性， 有很强的变形能力， 但是

所受外力和形变的关系不在胡克定律使用范围内， 应

力与应变之间的关系不是线性变化的， 因此使用应变

能密度函数 （Ｗ） 来表述橡胶和聚氨酯材料的性能。

Ｗ ＝ ∑
¥

ｉ ＝ ０， ｊ ＝ ０
Ｃ ｉｊ （ Ｉ１ － ３） ｉ （ Ｉ２ － ３） ｊ （１）

式中： Ｃ ｉｊ 为常数， 且满足 Ｃ００ ＝ ０。
由于超弹性材料的体积不可压缩， 因此认为橡胶

和聚氨酯的体积不会变化， 则应变量 Ｉ１、 Ｉ２、 Ｉ３ 可以

表示为

Ｉ１ ＝ （λ２
１ ＋ λ２

２ ＋ λ２
３）

Ｉ２ ＝ （λ２
１λ

２
２ ＋ λ２

２λ
２
３ ＋ λ２

３λ
２
１）

Ｉ３ ＝ （λ２
１λ

２
２λ

２
３）

ì

î

í

ïï

ïï

（２）

采用两参数的 Ｍｏｏｎｅｙ⁃Ｒｉｖｌｉｎ 模型进行分析。 应

变能函数表示为

Ｗ ＝ Ｃ１０（ Ｉ１ － ３） ＋ Ｃ０１（ Ｉ２ － ３） （３）
式中： Ｉ１、 Ｉ２ 为应变张量的两主不变量； Ｃ１０、 Ｃ０１为

Ｍｏｏｎｅｙ⁃Ｒｉｖｌｉｎ 材料常数。
１􀆰 ２　 非线性材料耦合处理

鼓型组合密封圈聚氨酯和丁腈橡胶 ２ 种材料的耦

合接触是分析的难点所在。 鼓型组合密封圈的内圈弹

性体和外圈密封体的接触面为不规则曲面， 通过创建

“柔体－柔体” 接触对来定义 ２ 种材料的接触耦合。
在创建接触对时要预判模型的接触部位， 但在鼓型组

合密封圈的模型中， 内圈与外圈之间的接触面不规

则， 很难通过常规方法进行选择接触面， 通常选择 ２
个体让软件自己识别接触位置。 丁腈橡胶和聚氨酯都

属于超弹性材料， 可以灵活选择接触面和目标面， 对

所求结果的影响不大。 在这里选择三维接触单元

ＴＡＲＧＥ１７０ 和 ＣＯＮＴＡ１７４ 来模拟目标面和接触面， 通

过设置材料属性和摩擦因数， 可以很好地模拟 ２ 种材

料的接触特性。
“刚体－柔体” 和 “柔体－柔体” 接触对是接触

问题的 ２ 个基本类型， 接触面中有一个为刚体时即为

“刚体－柔体” 接触对。 在活塞密封中沟槽和导向套

刚度远大于聚氨酯和丁腈橡胶， 故将其当作 “刚体”
处理， 鼓型组合密封圈的刚度较小， 分析中视为

“柔体”， 在此选择 “刚体－柔体” 面面接触单元。
２　 有限元模型的建立

２􀆰 １　 有限元模型

鼓形组合密封圈主要用于液压支架立柱的活塞密

封， 以乳化液作为传动介质。 在忽略偏心载荷影响的

前提下， 鼓形组合密封圈的结构、 所受的约束和介质

压力都是对称的。 在建立模型时要做如下假设： （１）
接触表面几何上是光滑连续的曲面； （２） 接触表面

的弹性滑动作用可以通过摩擦因数来体现； （３） 忽

略乳化液温度变化对密封圈的影响。 建立的鼓型密封

圈模型采用 Ｓｍａｒｔ Ｓｉｚｅ 对密封圈进行四面体智能网格

划分， 有限元模型如图 ２ 所示。

图 ２　 鼓型组合密封圈模型

Ｆｉｇ ２　 Ｍｏｄｅｌ ｏｆ ｄｒｕｍ⁃ｔｙｐｅ ｃｏｍｂｉｎｅｄ ｓｅａｌ ｒｉｎｇ

２􀆰 ２　 定义接触

三维鼓型组合密封圈模型是以二维模型为基础在

ＣＡＴＩＡ 软件中旋转形成的， 接触的定义在 ２ 种模型中

是相对应的， 在分析模型中需要定义 ４ 个不同的接触

对， 如图 ３ 所示。

图 ３　 鼓型密封圈接触单元示意图

Ｆｉｇ ３　 Ｃｏｎｔａｃｔ ｅｌｅｍｅｎｔ ｄｉａｇｒａｍ ｏｆ ｄｒｕｍ⁃ｔｙｐｅ ｓｅａｌ ｒｉｎｇ

（１） 鼓型密封圈之间的接触： 如图 ３ 中的面

Ａ１４、 Ａ１５、 Ａ１６ 和面 Ａ１７、 Ａ１８、 Ａ１９ 形成第一个接

触对；
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（２） 导向套和密封圈之间的接触： 如图 ３ 中的

面 Ａ１ 和 Ａ２、 Ａ３、 Ａ４ 形成第二个接触对；
（３） 沟槽壁和密封圈之间的接触： 如图 ３ 中的

面 Ａ５、 Ａ６、 Ａ８ 和 Ａ７、 Ａ９ 形成第三个接触对；
（４） 沟槽底部与密封圈之间的接触： 如图 ３ 中

的面 Ａ１３和 Ａ１０、 Ａ１１、 Ａ１２形成第四个接触对。
３　 有限元分析结果

按鼓型组合密封圈的压缩率 ε＝ ７􀆰 ５％、 介质压力

ｐ＝ ３０ ＭＰａ、 密封间隙 ｓ ＝ ２􀆰 ５ ｍｍ 时， 运用大变形分

析条件下， 经 ＡＮＳＹＳ 软件分析后再进行云图处理，
得到了鼓型密封圈在不同工作状态和摩擦因数条件下

的剪切应力、 接触应力和 Ｖｏｎ Ｍｉｓｅｓ 应力分布云图。
３􀆰 １　 剪切应力

在静密封中， 鼓型组合密封圈内部剪切应力如图

４ （ａ） 所示。 由于密封圈受到挤压， 内部剪切应力

较大的区域是径向最大尺寸与活塞杆和导向套接触面

附近， 随着摩擦因数的增加最大剪切应力区域不断扩

展， 由图 ５ 可以看到， 剪切应力随摩擦因数的增加成

线性变化。 在动密封的应力云图图 ４ （ｂ） 中， 可以

看到最大剪切应力依旧出现在与导向套和与沟槽接触

区域， 但是相对于静密封， 最大接触应力区域面积增

大， 摩擦因数为 ０􀆰 ２ 时剪切应力急剧增大， 当摩擦因

数为 ０􀆰 ３ 时剪切应力达到最大值 ３９􀆰 ５ ＭＰａ， 已超过

材料的许用剪切强度， 会发生剪切破坏。

图 ４　 剪切应力

Ｆｉｇ ４　 Ｓｈｅａｒ ｓｔｒｅｓｓ （ａ） ｓｔａｔｉｃ ｓｅａｌｉｎｇ； （ｂ） ｄｙｎａｍｉｃ ｓｅａｌｉｎｇ

图 ５　 最大剪切应力随摩擦因数变化曲线
Ｆｉｇ ５　 Ｃｈａｎｇｅ ｃｕｒｖｅｓ ｏｆ ｍａｘｉｍｕｍ ｓｈｅａｒ ｓｔｒｅｓｓ ｗｉｔｈ ｆｒｉｃｔｉｏｎ

ｃｏｅｆｆｉｃｉｅｎｔ

３􀆰 ２　 接触应力

在静密封中， 密封圈受轴向介质压力和径向挤压
作用， 由于预压缩而发生径向形变， 密封圈与导向套
和活塞沟槽底部接触， 最大接触应力出现在密封圈的
密封面与导向套接触的区域， 如图 ６ （ ａ） 所示， 并
随着摩擦因数的增加而增大， 如图 ７ 所示。 当摩擦因
数为 ０􀆰 ２ 时出现了接触应力最大值 ９７ ＭＰａ， 接触应
力最小值出现在摩擦因数为 ０􀆰 ０５ 时， 为 ４３ ＭＰａ。

当活塞发生轴向移动时， 由于摩擦作用接触应力
相比静压状态整体增大， 最大接触应力区域扩大， 如
图 ６ （ｂ） 所示。 从图 ７ 可知， 动密封在摩擦因数为
０􀆰 １ 时， 出现最小接触应力 １３６ ＭＰａ； 然后随摩擦因
数的增加呈线性增加， 当摩擦因数为 ０􀆰 ３ 时出现了最
大值 ２４３ ＭＰａ。 静压状态和动压情况的最大接触应力
分布相似， 但是出现极值的位置不同。

图 ６　 接触应力
Ｆｉｇ ６　 Ｃｏｎｔａｃｔ ｓｔｒｅｓｓ （ａ） Ｓｔａｔｉｃ ｓｅａｌｉｎｇ； （ｂ） Ｄｙｎａｍｉｃ ｓｅａｌｉｎｇ
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图 ７　 最大接触应力随摩擦因数变化曲线

Ｆｉｇ ７　 Ｃｈａｎｇｅ ｃｕｒｖｅｓ ｏｆ ｍａｘｉｍｕｍ ｃｏｎｔａｃｔ ｓｔｒｅｓｓ ｗｉｔｈ ｆｒｉｃｔｉｏｎ
ｃｏｅｆｆｉｃｉｅｎｔ

目前判断密封圈能否起到密封作用的主要依据是

最大接触压力准则： 在密封面上的最大接触压力如果

大于工作介质压力， 则密封圈就能够保证良好的密封

性能。 从分析结果可知， 鼓形组合密封圈在给的正常

工作条件下密封面上的接触应力最小值为 ４３ ＭＰａ，
最大值为 ２４３ ＭＰａ， 始终大于介质压力 ３０ ＭＰａ， 可以

保证良好的密封性能。
３􀆰 ３　 Ｖｏｎ Ｍｉｓｅｓ 应力

当鼓型密封圈装入密封沟槽中后， 受到活塞杆和

导向套的压力作用而发生变形， 径向最大尺寸处发生

的变形最大， 为预压缩量的大小。 由图 ８ （ａ） 可知，
在受到介质压力作用下， 密封圈受到双重挤压作用，
径向最外侧变形较严重， Ｖｏｎ Ｍｉｓｅｓ 应力最大， 在摩擦

因数为 ０􀆰 １５ 时出现拐点， 如图 ９ 所示， 但整体随摩擦

因数的增加呈线性增长趋势， 最大 Ｖｏｎ Ｍｉｓｅｓ 应力为

８􀆰 ２ ＭＰａ， 摩擦因数对 Ｖｏｎ Ｍｉｓｅｓ 应力的影响不大。

图 ８　 Ｖｏｎ Ｍｉｓｅｓ 应力

Ｆｉｇ ８　 Ｖｏｎ Ｍｉｓｅｓ ｓｔｒｅｓｓ （ａ） ｓｔａｔｉｃ ｓｅａｌｉｎｇ； （ｂ） ｄｙｎａｍｉｃ ｓｅａｌｉｎｇ

图 ９　 最大 Ｖｏｎ Ｍｉｓｅｓ 应力随摩擦因数变化曲线
Ｆｉｇ ９　 Ｃｈａｎｇｅ ｃｕｒｖｅｓ ｏｆ ｍａｘｉｍｕｍ Ｖｏｎ Ｍｉｓｅｓ ｓｔｒｅｓｓ ｗｉｔｈ ｆｒｉｃｔｉｏｎ

ｃｏｅｆｆｉｃｉｅｎｔ

当活塞发生轴向位移处于动密封状态时， 由于活
塞的运动及摩擦力作用， 最大 Ｖｏｎ Ｍｉｓｅｓ 应力区域依

旧在截面径向尺寸最大处， 如图 ８ （ｂ） 所示。 最大

Ｖｏｎ Ｍｉｓｅｓ 应力相比静密封增长更快， 最大 Ｖｏｎ Ｍｉｓｅｓ
应力值为 ２３􀆰 ２ ＭＰａ。 过大的 Ｖｏｎ Ｍｉｓｅｓ 应力会导致密

封圈出现裂纹破坏， 影响密封性能。
４　 结论

（１） 鼓形组合密封圈在给的正常工作条件下密

封面上的接触应力最小值为 ４３ ＭＰａ， 最大值为 ２４３
ＭＰａ， 始终大于介质压力 ３０ ＭＰａ， 可以保证良好的

密封性能。
（２） 密封圈材料摩擦因数的大小对动密封影响

较大， 较大的摩擦系数会使动密封面磨损加快。
（３） 鼓型密封圈最优的摩擦因数为 ０􀆰 １ 左右，

既能满足密封的要求， 同时相应的剪切应力和 Ｖｏｎ
Ｍｉｓｅｓ 应力较小。 因此， 在密封材料研制时可采取相

应措施保证密封副有着适宜的摩擦因数。
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摘要： 柴油发动机新技术使润滑油中烟炱的含量大大增加， Ｍａｃｋ Ｔ⁃９ 发动机台架试验是 ＡＳＴＭ 标准中用来评价烟

炱对发动机造成的磨损， 但其评价时间超过 ５００ ｈ， 不利于柴油机油的快速筛选。 为了提高新开发柴油机油的筛选效

率， 利用 ＳＲＶ 模拟试验评定 Ｍａｃｋ Ｔ⁃９ 台架试验柴油机油的抗磨性能， 对两者之间的相关性进行研究。 试验结果表明：
选取与烟炱碳质结构相似的炭黑， ＳＲＶ 润滑油极压试验 ＮＢ ／ ＳＨ ／ Ｔ ０８８２⁃２０１４ 与 Ｍａｃｋ Ｔ⁃９ 发动机台架试验表现出较好的

关联性， 该方法可以在一定程度上预测油样的 Ｍａｃｋ Ｔ⁃９ 柴油发动机台架试验结果。
关键词： 柴油机油； Ｍａｃｋ Ｔ⁃９ 发动机台架； 烟炱； 磨损； 模拟试验
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　 新发展的柴油发动机技术如延迟喷射、 废气再循

环等改善了柴油机的排放， 但却增加了润滑油中烟炱

的含量， 烟炱含量高会影响发动机寿命和柴油机油抗

磨性［１－３］。 刘宏业等［４］对铁路内燃机车柴油机油中的

烟炱进行研究， 发现烟炱颗粒的晶体结构硬度很高，
烟炱质量分数高于 ４％的油品抗磨性能下降明显。
ＫＵＯ 等［５］研究发现润滑油中的烟炱会阻碍油膜的形

成， 并且会引起磨粒磨损。 ＧＥＯＲＧＥ 等［６］ 利用扫描

电镜模拟研究了烟炱对柴油发动机磨损的影响， 结果

表明柴油发动机的磨损主要与润滑油基础油、 烟炱含

量及 ＺｎＤＴＰ 有关， 烟炱含量的增加会加剧摩擦副表

面磨损。

Ｍａｃｋ Ｔ⁃９ 发动机台架试验是 ＡＳＴＭ 标准中用来评

价烟炱对发动机造成的磨损， 是柴油发动机油规格

ＣＦ⁃４、 ＣＧ⁃４、 ＣＨ⁃４ 指标中的一项试验［７］。 但是每一

个油样的 Ｍａｃｋ Ｔ⁃９ 台架试验需要发动机连续运转 ５００
ｈ［８］， 会耗费大量的人力物力。 模拟试验具有简单、
高效、 经济性好等特点， 在润滑油评定中得到了非常

广泛的应用， 因此研究与 Ｍａｃｋ Ｔ⁃９ 台架试验相关联

的模拟试验方法， 能够既经济又便捷地对柴油机油油

样进行初步筛选， 具有重要的实际意义。
雷爱莲等［９］探究了四球机与 Ｃｕｍｍｉｎｓ ＩＳＭ 台架试

验的相关性， 试验结果表明四球机磨损试验能够有效

区分含烟炱柴油机油抗磨损性能。 高频线性振动 ＳＲＶ
试验机法广泛应用在润滑油模拟评定中， 该方法经济

高效、 数据重复性好， 因此本文作者研究 Ｍａｃｋ Ｔ⁃９
台架试验与 ＳＲＶ 模拟试验之间的相关性， 采用 ２ 种

方法考察柴油机油的抗磨损性能， 以指导高品质柴油



机油的开发。
１　 试验过程及试验油样

标准 ＳＨ ／ Ｔ ０７６１⁃２００５［１０］ 详细介绍了 Ｍａｃｋ Ｔ⁃９ 发

动机台架试验过程， 该台架试验分为 ２ 个阶段， 第一

阶段使烟炱产生速率最大化， 第二阶段主要使发动机

磨损最大化。 试验结束后分析发动机的磨损情况， 文

中重点关注缸套的平均磨损深度。 表 １ 给出了试验中

所用的柴油机油质量级别、 黏度级别、 烟炱含量， 以

及 Ｍａｃｋ Ｔ⁃９ 台架试验后缸套平均磨损深度。

表 １　 Ｍａｃｋ Ｔ⁃９台架试验的柴油机油样品及基本试验

数据

Ｔａｂｌｅ １　 Ｄｉｅｓｅｌ ｅｎｇｉｎｅ ｏｉｌｓ ａｎｄ ｂａｓｉｃ ｔｅｓｔ ｄａｔａ ｏｆ Ｍａｃｋ
Ｔ⁃９ ｂｅｎｃｈ ｔｅｓｔ

样品
质量

级别

平均磨损

深度 ｈ ／ μｍ
平均烟炱质量分数 ｗ ／ ％

７５ ｈ ７５～５００ ｈ
Ｔ９⁃Ａ ＣＨ⁃４ ５６．７５ １．６ １．６９
Ｔ９⁃Ｂ ＣＨ⁃４ ２５．１２ １．５ １．５
Ｔ９⁃Ｃ ＣＦ⁃４ ５８．５１ １．８ ２．３１
Ｔ９⁃Ｄ ＣＦ⁃４ ３８．２２ １．５ １．５２
Ｔ９⁃Ｅ ＣＦ⁃４ ３７．５７ １．９ １．９６
Ｔ９⁃Ｆ ＣＦ⁃４ ４９．６６ １．５ １．５４
Ｔ９⁃Ｇ ＣＦ⁃４ ５８．８９ １．７ １．５２
Ｔ９⁃Ｈ ＣＨ⁃４ ４１．８ １．８ １．６５
Ｔ９⁃Ｉ ＣＨ⁃４ ４３．４ １．８ １．６
Ｔ９⁃Ｊ ＣＦ⁃４ ３７．９ １．６ １．６１
Ｔ９⁃Ｋ ＣＨ⁃４ ４５．７７ １．７ １．６
Ｔ９⁃Ｌ ＣＦ⁃４ ３８．８ １．５ １．５５
Ｔ９⁃Ｍ ＣＨ⁃４ ５８．３３ １．９ １．８２
Ｔ９⁃Ｎ ＣＨ⁃４ ２７．６ １．６ １．６２
Ｔ９⁃Ｏ ＣＨ⁃４ ３８ １．５ １．５
Ｔ９⁃Ｐ ＣＨ⁃４ ５９．２８ １．６ １．７
Ｔ９⁃Ｑ ＣＨ⁃４ ２３．６９ １．６ １．６３

文中 ＳＲＶ 模拟试验符合标准 ＮＢ ／ ＳＨ ／ Ｔ ０８４７⁃
２０１０［１１］和 ＮＢ ／ ＳＨ ／ Ｔ ０８８２⁃２０１４［１２］ 所规定的试验条件

和试验过程。
２　 结果与讨论

２􀆰 １　 Ｍａｃｋ Ｔ⁃９ 台架试验已用油样的 ＳＲＶ 摩擦磨损

模拟试验

在进行 Ｍａｃｋ Ｔ⁃９ 发动机台架试验的过程中， 在

不同的试验时间提取油样， 进行 ＳＲＶ 摩擦模拟试验，
测试润滑油在模拟条件下的抗磨损能力， 试验条件和

过程符合 ＮＢ ／ ＳＨ ／ Ｔ ０８４７⁃２０１０。 试验完成后， 使用数

字显微镜测量并记录钢球表面磨斑形貌， 结果见表

２。 由于油样量的限制仅对 ７ 个柴油机油油样进行了

该模拟试验。 由表 ２ 可以看出， 随着 Ｍａｃｋ Ｔ⁃９ 台架

试验的进行油样的抗磨能力均呈现下降趋势， ＳＲＶ
模拟试验的钢球磨斑直径变大， 表面划痕加深， 一些

烟炱在摩擦表面形成堆积。 磨合期过后的初期 （ ｔ ＝
０）， ７ 个柴油机油油样中 Ｔ９⁃Ｃ 的磨斑直径最大， 由

表 １ 可知， Ｔ９⁃Ｃ 的台架试验结果在所有油样中也属

于最差的油样之一。 但是模拟试验磨斑直径最小的

Ｔ９⁃Ｇ， 其台架试验结果也属于最差的油样之一， 这

说明 ＮＢ ／ ＳＨ ／ Ｔ ０８４７⁃２０１０ 并不能根据台架试验的初期

油样预测出台架的结果。 而在台架试验结束后， 所有

的油样再进行 ＮＢ ／ ＳＨ ／ Ｔ ０８４７⁃２０１０ 标准试验时， Ｔ９⁃Ｃ
和 Ｔ９⁃Ｇ 的试验结果中无论是模拟试验钢球的磨斑直

径还是表面形貌在所有的油样中都是最差的， 说明这

２ 个台架试验结果很差的油样在台架试验的末期几乎

丧失抗磨能力。 但是 ＳＲＶ 模拟试验磨斑直径最小的

油样依然不是台架试验结果最好的油样， 这说明 ＳＲＶ
模拟试验磨斑直径的大小不足以评价柴油机油的抗磨

性能。 台架试验结果最好的油样是 Ｔ９⁃Ｂ， 表 ２ 中其

润滑下的球试样磨斑的大小和形貌几乎没有发生变

化， 说明了其抗磨性和稳定性较好。 台架试验结果较

差的 Ｔ９⁃Ｃ、 Ｔ９⁃Ｆ 和 Ｔ９⁃Ｇ 在各阶段的抗磨性能变化的

规律并不相同， 这说明了不同添加剂配方体系在台架

试验中的表现存在着差别， Ｔ９⁃Ｃ 虽然在磨合过后的

初期钢球磨斑直径最大， 属于使用 ＮＢ ／ ＳＨ ／ Ｔ ０８４７⁃
２０１０ 标准摩擦模拟方法评价出来抗磨性能最差的油

样， 但是它在之后各试验阶段油样的抗磨性能变化不

大， 衰变不明显， 说明其在开始时油样的抗磨性能就

差， 但随着试验时间的延长， 油样的各项性能并未发

生变化， 说明油样还是具有一定的稳定性， 这种油样

使用抗磨性能评定的标准试验方法进行筛选比较容

易。 而油样 Ｔ９⁃Ｆ 和 Ｔ９⁃Ｇ 在台架试验的初期抗磨性能

较好， 之后抗磨性能迅速下降， 这种类型的油样在配

方筛选的过程中使用现有标准试验方法进行筛选较为

困难。 从油样 Ｔ９⁃Ｈ 的磨斑照片可以发现， 其磨斑表

面磨损主要来源于腐蚀磨损， 表面平整无明显划痕，
各试验阶段油样的抗磨性能也很稳定， 而且随着台架

试验时间的延长， 其油样的磨斑直径甚至有下降的趋

势， 这些都说明了 Ｔ９⁃Ｈ 拥有明显不同的添加剂组

成， 其抗磨能力很可能来源于对金属表面的腐蚀， 而

且随着台架试验时间的延长， 油品的润滑性能并未发

生大的改变。
由上述试验结果分析可知， 利用 ＳＲＶ 摩擦磨损

模拟试验评定 Ｍａｃｋ Ｔ⁃９ 台架试验已用油样的抗磨性

能， 与 Ｍａｃｋ Ｔ⁃９ 台架试验结果之间的关联性并不明
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显。 Ｍａｃｋ Ｔ⁃９ 台架试验的初期油样在 ＳＲＶ 标准试验

ＮＢ ／ ＳＨ ／ Ｔ ０８４７⁃２０１０ 中并不能预测出台架试验的最终

结果， 但是该模拟试验对润滑性能稳定的油样进行筛

选较为容易。

表 ２　 Ｍａｃｋ Ｔ⁃９台架试验不同试验时间油样的 ＳＲＶ 试验磨斑形貌

Ｔａｂｌｅ ２　 ＳＲＶ ｔｅｓｔ ｗｅａｒ ｓｃａｒ ｔｏｐｏｇｒａｐｈｙ ｏｆ ｔｈｅ ｓｔｅｅｌ ｂａｌｌｓ ｌｕｂｒｉｃａｔｅｄ ｂｙ ｔｈｅ ｏｉｌｓ ａｔ ｄｉｆｆｅｒｅｎｔ ｔｅｓｔｉｎｇ ｔｉｍｅｓ ｉｎ Ｍａｃｋ Ｔ⁃９ ｂｅｎｃｈ ｔｅｓｔ
油样 ｔ＝ ０ ｔ＝ １５０ ｈ ｔ＝ ２５０ ｈ ｔ＝ ３５０ ｈ ｔ＝ ５００ ｈ

Ｔ９⁃Ｂ

Ｔ９⁃Ｃ

Ｔ９⁃Ｄ

Ｔ９⁃Ｅ

Ｔ９⁃Ｆ

Ｔ９⁃Ｇ

Ｔ９⁃Ｈ

２􀆰 ２　 Ｍａｃｋ Ｔ⁃９ 台架试验新油样的 ＳＲＶ 极压模拟试验

Ｍａｃｋ Ｔ⁃９ 台架试验的第二阶段， 发动机转速为

１ ２５０ ｒ ／ ｍｉｎ， 功率为最大功率 ２９０ ｋＷ， 燃烧室最大

压力可达 ２０􀆰 ７ ＭＰａ， 润滑油烟炱质量分数在 １􀆰 ５％以

上， 由此可知 Ｍａｃｋ Ｔ⁃９ 台架试验考察的是柴油机油

的极限能力， 因此下面将研究分析 Ｍａｃｋ Ｔ⁃９ 台架试

验新油样在 ＳＲＶ 极压试验中的摩擦性能， 试验符合

ＮＢ ／ ＳＨ ／ Ｔ ０８８２⁃２０１４。 Ｍａｃｋ Ｔ⁃９ 台架试验的 １７ 个油样

的 ＳＲＶ 极压性能试验结果列于图 １ 中。 图 １ 中 ｐＯＫ代

表 ＳＲＶ 模拟试验中的极压 ＯＫ 值， 其与 Ｍａｃｋ Ｔ⁃９ 台

架试验缸套平均磨损深度线性回归后的相关性系数

Ｒ２ 为 ０􀆰 ３６２ ６， 呈弱相关性， 由此可以说明新油样的

ＳＲＶ 极压模拟试验并不能准确预测出油样在 Ｍａｃｋ
Ｔ⁃９台架试验中的最终结果。
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图 １　 新油样 ＳＲＶ 模拟试验 ＯＫ 值与 Ｍａｃｋ Ｔ⁃９ 台架试验缸套

平均磨损深度的线性回归曲线

Ｆｉｇ １　 Ｌｉｎｅａｒ ｒｅｇｒｅｓｓｉｏｎ ｃｕｒｖｅ ｂｅｔｗｅｅｎ ＯＫ ｌｏａｄ ｏｆ ｎｅｗ ｏｉｌｓ ｉｎ
ＳＲＶ ｔｅｓｔ ａｎｄ ａｖｅｒａｇｅ ｗｅａｒ ｄｅｐｔｈ ｏｆ ｃｙｌｉｎｄｅｒ ｌｉｎｅｒ
ｉｎ Ｍａｒｃｋ Ｔ⁃９ ｂｅｎｃｈ ｔｅｓｔ

２􀆰 ３　 含有炭黑的 Ｍａｃｋ Ｔ⁃９ 台架试验新油样的 ＳＲＶ
极压模拟试验

在 Ｍａｃｋ Ｔ⁃９ 台架试验中烟炱的作用非常重要，
其初始颗粒的粒径在 ２０～ ３０ ｎｍ 之间， 进入润滑油后

相互依靠范德华力吸附聚集形成 ２００～ ３００ ｎｍ 的烟炱

聚集颗粒。 因此， 将烟炱引入到 ＳＲＶ 极压模拟试验

中有必要性， 但烟炱是在发动机缸套中柴油不完全燃

烧产生的， 不易得到。
为此， 选择 ５ 种市售粒径分布在 ２０ ～ ３０ ｎｍ 之间

的炭黑， 分别用炭黑 Ａ、 炭黑 Ｂ、 炭黑 Ｃ、 炭黑 Ｄ、
炭黑 Ｅ 表示。 使用扫描电子显微镜和 Ｒａｍａｎ 光谱，
对 ５ 种炭黑和 Ｍａｃｋ Ｔ⁃９ 台架试验中烟炱进行碳质颗

粒形貌和结构分析， 结果列于图 ２ 和图 ３ 中。

图 ２　 烟炱和炭黑的扫描电镜照片

Ｆｉｇ ２　 ＳＥＭ ｐｈｏｔｏｇｒａｐｈｓ ｏｆ ｓｏｏｔ ａｎｄ ｃａｒｂｏｎ ｂｌａｃｋ （ａ） ｓｏｏｔ； （ｂ） ｃａｒｂｏｎ ｂｌａｃｋ Ａ； （ｃ） ｃａｒｂｏｎ ｂｌａｃｋ Ｂ； （ｄ） ｃａｒｂｏｎ ｂｌａｃｋ Ｃ；
（ｅ） ｃａｒｂｏｎ ｂｌａｃｋ Ｄ； （ｆ） ｃａｒｂｏｎ ｂｌａｃｋ Ｅ

图 ３　 烟炱和炭黑的 Ｒａｍａｎ 光谱图
Ｆｉｇ ３　 Ｒａｍａｎ ｓｐｅｃｔｒａ ｏｆ ｓｏｏｔ ａｎｄ ｃａｒｂｏｎ ｂｌａｃｋ

图 ２ 中示出了扫描电镜下烟炱和炭黑放大万倍以

上的图像， 可以看出， 炭黑 Ｄ 具有与烟炱最相似的

碳质颗粒形貌。 图 ３ 是烟炱和炭黑的 Ｒａｍａｎ 光谱图，
也可看出炭黑 Ｄ 具有与烟炱最相似的碳质结构。 因

此， 选用炭黑 Ｄ 作为烟炱模拟物。
参照表 １ 列出的 Ｍａｃｋ Ｔ⁃９ 台架试验油样中烟炱

的含量， 将炭黑 Ｄ 以 ２％质量分数加入到 Ｍａｃｋ Ｔ⁃９ 台

架试验的 ７ 个新油样中， 按照 ＮＢ ／ ＳＨ ／ Ｔ ０８８２⁃２０１４ 所

述的方法进行 ＳＲＶ 极压模拟试验， 测得这些油样的

ＯＫ 值。 将含烟炱柴油机油 ＯＫ 值与它们的 Ｍａｃｋ Ｔ⁃９
台架试验结果———缸套平均磨损深度的关系列于图 ４
中。 可知， ＳＲＶ 模拟试验所测得 ＯＫ 值 ｐＯＫ 与 Ｍａｃｋ
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Ｔ⁃９台架试验结果的相关系数 Ｒ２ 达到 ０􀆰 ７３６ ６， 表明
含烟炱模拟物的柴油机油， 其 ＳＲＶ 极压试验 ＯＫ 值与
Ｍａｃｋ Ｔ⁃９ 台架试验平均磨损值有比较好的相关性。
使用该方法可以在一定程度上预测 Ｍａｃｋ Ｔ⁃９ 柴油发
动机台架试验结果。

图 ４　 含炭黑油样的 ＳＲＶ 模拟试验 ＯＫ 值与 Ｍａｃｋ Ｔ⁃９ 台架试验

缸套平均磨损深度的线性回归曲线

Ｆｉｇ ４　 Ｌｉｎｅａｒ ｒｅｇｒｅｓｓｉｏｎ ｃｕｒｖｅ ｂｅｔｗｅｅｎ ＯＫ ｌｏａｄ ｏｆ ｎｅｗ ｏｉｌｓ ｃｏｎｔａ⁃
ｉｎｉｎｇ ｃａｒｂｏｎ ｂｌａｃｋ ｉｎ ＳＲＶ ｔｅｓｔ ａｎｄ ａｖｅｒａｇｅ ｗｅａｒ ｄｅｐｔｈ ｏｆ
ｃｙｌｉｎｄｅｒ ｌｉｎｅｒ ｉｎ Ｍａｒｃｋ Ｔ⁃９ ｂｅｎｃｈ ｔｅｓｔ

３　 结论
利用 ＳＲＶ 模拟试验评价 Ｍａｃｋ Ｔ⁃９ 台架试验柴油

机油的抗磨性能， 以建立两者之间的关联性， 得出以
下结论：

（１） 采用 ＳＲＶ 润滑油摩擦磨损试验 ＮＢ ／ ＳＨ ／ Ｔ
０８４７⁃２０１０ 评定 Ｍａｃｋ Ｔ⁃９ 台架试验的初期油样， 并不
能预测出 Ｍａｃｋ Ｔ⁃９ 台架试验的最终结果；

（２） 采用 ＳＲＶ 润滑油极压试验 ＮＢ ／ ＳＨ ／ Ｔ ０８８２⁃
２０１４ 评定含有与烟炱碳质结构相似的炭黑的 Ｍａｃｋ
Ｔ⁃９台架试验油样， 模拟试验结果与 Ｍａｃｋ Ｔ⁃９ 台架试
验结果表现出较好的关联性。

试验结果将有助于利用模拟评定试验对柴油发动
机台架试验机油油样初步筛选技术的发展， 有助于高
档柴油机油的研究开发。
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２０１４ ［Ｓ］．

单相白光金属有机框架材料研究获进展
　 　 中科院院士、 中科院福建物质结构研究所设计合成出一
类新颖的三维 ＭＯＦ， 即 ＨＳＢ－Ｗ１ （ＨＳＢ ＝ ｈｙｄｒｏｇｅｎａｔｅｄ Ｓｃｈｉｆｆ
ｂａｓｅ）， 该 ＭＯＦ 具有较高的孔隙率和大的孔道尺寸。 研究表
明， 离子型或中性的有机染料客体分子如荧光增白剂、 香豆
素类、 ＤＳＭ 和 ＤＣＭ 等， 都能轻易地引入到 ＨＳＢ－Ｗ１ 中， 分
别得到蓝、 绿、 红色发光的荧光复合材料。 进一步研究发
现， ＨＳＢ－Ｗ１ 中可同时引入红 ／ 绿 ／ 蓝三种客体染料分子， 通
过调节它们的含量以及种类， 制备出许多高品质的单相白光
复合材料， 量子产率和显色指数高达 ２６％和 ９２。

该研究首次在 ＭＯＦ 中同时引入红 ／ 绿 ／ 蓝光三基色发射
的客体分子， 使得产生的白光更具可调性， 进而可系统优
化白光的各项指标； 同时， 创新性地在 ＭＯＦｓ 主体中引入
发蓝光客体分子， 不仅扩展了适用的 ＭＯＦｓ 主体范围， 并
且提高了材料的白光发射性能。 该 ＭＯＦｓ 白光材料的设计
合成方法具有很强的普适性， 可用于其它优越的单相白光
复合材料的制备。

（来源： 中科院福建物质结构研究所）
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摘要： 简述油液分析技术在机械设备状态监测与故障诊断领域中的成功应用和油料发射光谱技术的重要地位。 发

射光谱分析油样数据中所包含 ２０ 多个甚至更多的元素数据， 介绍对这些数据的分析方法， 包括门阈值法、 聚类法、
元素含量预测法等。 分析发射光谱技术的主要应用， 包括监测润滑工况、 诊断磨损故障、 识别油料种类、 判断润滑油

劣化变质和检测油液污染状况等。 提出油料发射光谱技术存在对尺寸大于 １０ μｍ 的金属磨粒检测效率低、 信息冗余度

大等问题， 其在实际使用过程中必须与铁量仪、 分析式铁谱仪或颗粒计数器等配合； 指出油料发射光谱技术需要提高

大尺寸磨粒的检测效率。
关键词： 发射光谱； 油液分析； 状态监测； 故障诊断； 傅里叶红外
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　 机器油液分析广泛应用于机械设备状态监测与故

障诊断中， 是视情维修和以可靠性为中心的维修最为

关键的技术手段之一。 机器油液分析可监测润滑油携

带摩擦副的磨损和腐蚀信息， 可确定和量化侵入的污

染物及重要的润滑油化学组成和使用后的衰败产物

等， 通过对机械设备实施油液分析， 可改善设备的安

全性， 减少零部件损坏和降低修理费用， 增加设备的

可用性和设备运行时的可靠性。 常见的油液分析技术

包括油料发射光谱、 分析式铁谱、 直读铁谱、 铁量

仪、 颗粒技术、 傅里叶红外光谱技术以及理化性能

（如黏度、 水分、 闪点、 机械杂质、 酸值和碱值等）
的分析等［１－２］。 其中油料发射光谱技术是最为常见、
不可或缺的。

机器油液分析最初的研究和应用工作起始于 ２０
世纪 ４０ 年代。 １９４１ 年， Ｄｅｎｖｅｒ， Ｒｉｏ Ｇｒａｎｄｅ ａｎｄ Ｗｅｓｔ⁃
ｅｒｎ Ｒａｉｌｗａｙ 采用直读式光谱仪加一些简单的理化性能

测试以决定机车发动机的工况［３］。 １９５５ 年， 美国海

军航空站将光谱技术应用于飞机发动机的监测， 并取

得了显著效果。 美国陆军是 １９５９ 年开始将油液监测

技术应用于飞机发动机的。 １９７５ 年 ９ 月， 美国成立

了三军联合油液分析机构 ＪＯＡＰ （ Ｊｏｉｎｔ Ｏｉｌ Ａｎａｌｙｓｉｓ
Ｐｒｏｇｒａｍ）， 至 １９７９ 年， 美军无论是陆地、 空中还是

舰船装备全部使用了油液监测技术。 ＪＯＡＰ 不仅为美

军服务， 也为北约集团各成员国军队提供保障，



ＪＯＡＰ 已在全球建立 ２００ 多个油液实验室， 可对飞机、
舰艇、 坦克、 装甲车等军事装备的油液进行有效监

测， 并将其纳入装备的维修与日常保障条例， 每年分

析油样超过 ３００ 万个。 美国装备制造商卡特彼勒公

司， 为自己公司的产品提供油液监测服务， 每年分析

油样超过 ６００ 万个。 不仅如此， 世界著名的润滑油公

司， 也为自己的产品用户提供油液检测服务。
我国油液监测技术起步于 ２０ 世纪 ７０ 年代末， 经

过 ４０ 多年的发展， 油液监测技术已广泛应用于军事、
铁路、 矿山、 机械、 航空、 船舶、 石化等许多重要领

域， 取得了巨大的军事、 经济和社会效益［４］。 特别是

将发射光谱技术应用于润滑油分析开拓了从元素含量

来监测机器磨损的方法［５］。
１　 典型油料发射光谱仪器的特点

油料发射光谱仪的原理： 油液中的原子受到激

发， 会释放特定波长的光， 其频率取决于原子的种

类， 强度取决于原子浓度。 根据激发的热源分， 常见

油料 发 射 光 谱 仪 有 等 离 子 （ ＩＣＰ ） 和 转 盘 电 极

（ＲＤＥ） ２ 种。 文献 ［６］ 规定的是激发源为转盘电极

的原子发射光谱分析方法， 英文简称 ＲＤＥ⁃ＡＥＳ。 在

该标准的范围中明确表示， 尽管使用转盘电极发射光

谱可确定在用液压油或润滑油中的磨损金属和污染

物； 然而该仪器的校准使用的是油溶性金属离子， 无

法定量表示不溶性的金属颗粒总量， 当油液中的金属

磨粒尺寸大于 １０ μｍ 时， 其测量结果不能真实反映

实际磨粒的含量。
文献 ［７］ 采用的是电感等离子耦合原子发射光

谱分析方法， 英文简称 ＩＣＰ⁃ＡＥＳ， 其检测性能特点与

ＲＤＥ⁃ＡＥＳ 类似， 即利用油溶性金属离子作为标油校

准仪器； 仪器测量的元素含量与颗粒度的大小有关，
当金属颗粒大于几个微米时， 测量结果偏低， 然而对

于离子状态和尺寸在几个微米之下的磨损金属颗粒，
检测效果好。

然而常常是大尺寸的磨损颗粒表征了摩擦副的异

常磨损。 以某型常见的油料发射光谱仪为例， 其标准

配置是一次分析 １９ 个元素， ２３ 个分析通道， 其中 ２
个是参考通道， 可以根据需要增加或者删除元素。 该

仪器润滑油中典型元素质量分数的分析范围是 ０ ～
１ ０００ μｇ ／ ｇ。 该仪器自动化程度较高， 性能比较稳

定， 仪器的操作步骤包括使用前的调整、 校准和检

验， 包括光学描迹、 完全标准化和日常标准化检查。
该仪器还规定了标油测试过程中的重复性指标 （标
准偏差） 和精确性指标 （平均值）。 该型仪器在某行

业配备了 １０ 多台， 最早购置的时间 （２０ 世纪） 与最

近的 （近几年） 相比， 有 １０ 多年的时间跨度， 尽管

仪器最早使用的是 ＤＯＳ 操作系统， 最近采用的是

Ｗｉｎｄｏｗｓ 操作系统， 但其相互之间的比对结果有较好

的一致性［８］。 文献 ［９］ 报道了该型光谱仪的磨损金

属颗粒测量结果不仅与颗粒直径有关还与颗粒含量有

关， 多种金属元素存在时， 还有一定程度的相互的

影响。
作为发动机的异常磨损， 产生大尺寸 （大于 １０

μｍ） 磨粒时， 发射光谱的监测效率低， 对数据的分

析处理， 无论采用什么数学模型， 试图揭示光谱仪无

法检测出的金属磨粒信息是困难的， 然而通过适当的

数学方法或者建模， 可以挖掘多种信息和部分信息隐

藏下的润滑油和摩擦副状态或故障特征。
２　 发射光谱数据的分析方法

２􀆰 １　 门阈值法

首先是设备生产商给出的元素浓度门阈值， 一旦

达到， 意味着设备出现了故障， 对于生产商没有给出

门阈值的设备， 通过长期油样分析， 积累数据， 文献

［３］ 给出了基于统计方法的发射光谱数据门阈值的

确定方法。 制定可靠的门阈值的前提是： 需要有足够

的代表性的数据。 具体有如下要求： 第一， 数据包含

正常值和异常值； 第二， 异常值包含典型故障种类；
第三， 故障模式大约是正态分布， 正常数与异常数之

比是 ２０ ∶ １， 是单故障模式， 不是多故障模式； 第

四， 数据来源于同一型号的所有机器， 且至少包含一

个机器的完整大修期， 如果机器数量足够多， 如船

队、 车队、 飞机公司的发动机等， 虽然没有覆盖所有

阶段， 可能也够了。 必须注意的是： 如果选择的是一

部分机器， 缺少一些故障模式， 所得到的门阈值就是

错误的。
术语定义：
报警值———故障正在产生的最初警告；
危险值———故障已发展至严重阶段；
报警趋势———故障正在发展， 可能需要采取

措施；
危险趋势———故障快速发展， 需要采取措施。
计算公式：
报警值： ＝平均值＋２×标准偏差；
危险值： ＝平均值＋４×标准偏差；
报警趋势： ＝ ６０％报警值；
危险趋势： ＝ ９０％报警值。
上述方法的应用对象是元素浓度从 ０ 或初始值一

直向上变化的， 如磨损元素铁、 铜、 铅、 铝和铬等，
如污染物元素钠、 镁和硅等， 然而对于添加剂的衰

败， 其元素 （如钡、 锌） 浓度值是朝减少的方向变

化， 其报警值和危险值分别是平均值与标准偏差的相
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应倍数之差。
门阈值法的应用背景是， 当分析油样涉及 ３０～４０

个或以上时， 就需要门阈值来判断了， 然而， 必须注

意， 即使对于同样型号的机器由于使用环境不同、 负

载不一样或加载循环不同， 其门阈值也是不一样的。
２􀆰 ２　 主成分分析法

文献 ［１０］ 利用主成分分析法分析油样的发射

光谱数据， 油样来自于实验室工作的某型 ６ 缸柴油

机， 改变气缸套和活塞间隙以及工作负荷， 一共有 ６
种工况， 典型工作油样 ６９ 个， 对光谱数据进行元素

分类， 可以清楚地看出磨损元素、 添加剂元素 （含
量高和含量低）、 干扰元素和润滑油的成分 （Ｃ 和 Ｈ
元素）， 从而可有效排除干扰元素的影响； 对油样可

根据工况分类。 只要油样样本具有足够的代表性， 主

成分分析油样发射光谱数据可揭示不同元素的来源、
监测工况和诊断磨损故障。 文献 ［１１］ 首先利用主

成分分析法分析实验室配置油样的油料发射光谱数

据， 这些油样包括 ＣＤ４０、 ＣＦ４０ 柴油机油、 液压油以

及在其中加入不同含量的某型柴油机零部件磨屑、 海

水或冷却液缓蚀剂的油样， 共计 ３３ 个， 分析 ３ 种主

要添加剂元素 Ｂａ、 Ｐ、 Ｚｎ 等元素浓度。 结果表明，
所有油样均按照油品种类理想地进行了聚类； 依据该

研究结论， 继续分析某型柴油机 １１７ 个日常油样， 油

样中涉及 ４ 种润滑油。 分别对选用不同种润滑油和同

种润滑油柴油机磨损产生的 Ｆｅ、 Ｃｒ、 Ｐｂ、 Ｃｕ、 Ａｌ 元
素进行显著性检验， 研究了润滑油的减磨性能。
２􀆰 ３　 因子分析法

文献 ［１２］ 采用因子分析法分析了 ６９ 个油样中

Ｆｅ、 Ｃｒ、 Ｐｂ、 Ｃｕ、 Ａ１ ５ 种元素的光谱数据， 这些油

样属于实验室条件下某型 ６ 缸柴油机在不同工况下的

实际油样。 分析结果表明， 根据因子得分能有效地按

照工况对油样进行聚类； 采用因子分析法对 １１７ 个日

常油样中 １２ 种主要元素的光谱数据进行分析， 结果

表明， 公共因子能有效地对元素进行分类， 根据因子

得分能及时指出存在安全隐患的油样， 计算综合得

分， 有利于进一步分析摩擦副的磨损机制和磨损

部位。
２􀆰 ４　 比例模型法

文献 ［１３］ 介绍了利用油料发射光谱技术， 分

析某车用发动机的油样， 分析了主要磨损金属元素浓

度值、 浓度变化值和比例特性， 计算了主要磨损元素

之间的相关系数。
２􀆰 ５　 与 Ｘ－射线荧光光谱的比较

文献 ［１４］ 介绍了利用 Ｘ－射线荧光光谱、 原子

发射光谱和 ＰＱ 铁磁性磨粒分析仪监测在用润滑油中

铁磁性磨粒， 结果表明与原子发射光谱相比， Ｘ－射
线荧光光谱在监测大磨粒方面有优势。
２􀆰 ６　 与铁量仪协同分析

文献 ［１５］ 介绍了利用原子发射光谱分析仪和

铁磁性磨粒检测仪分析在用润滑油中铁磁性磨粒， 结

果表明， 原子发射光谱分析仪在分析大颗粒尺寸的铁

磁性磨粒和浓度高的铁磁性小颗粒时， 检测效率受到

影响， 而铁磁性磨粒检测仪可有效监测在用油中铁磁

性磨粒的总量， 与尺寸关系小。
文献 ［１６］ 还介绍了利用铁磁性磨粒检测仪分

析在用润滑油中非铁磁性铜磨粒， 试验结果表明对于

尺寸大于 １６７ μｍ 的铜颗粒是有效的， 且读数与浓度

呈负相关。
基于电磁感应原理的检测仪， 在检测在用油中尺

寸小于 ５０ μｍ 的非铁磁性磨损颗粒方面， 其性能有

待提高。
２􀆰 ７　 其他分析方法

文献 ［１７］ 利用最大熵概率密度估算的方法确

定油料发射光谱元素浓度的门阈值。 文献 ［１８］ 应

用灰色理论中 ＧＭ （１， １） 模型和 Ａ 型灰色关联度对

柴油机油液监测数据进行分析， 得出在贫信息的情况

下， ＧＭ （１， １） 模型是数据重现和预测的有效工具，
同时通过灰色关联分析， 得出油样黏度、 润滑油发射

光谱数据中磨损元素浓度值与直读铁谱数值的关联

度。 研究表明： 尽管机械设备组成较为复杂， 但其作

为一个系统通常是相对稳定的， 因此可以通过关联度

计算确定油液监测参数间的密切程度， 从而弥补诊断

过程中信息不全的缺陷， 有助于整个系统的运行状态

的判断或部分指标的推判， 或者为了节省监测成本，
可以根据指标的密切度省去一些指标的检验。

在油料发射光谱数据界限值法方面， 文献 ［１９］
较早报道了其研究， 并有投入实际应用的软件。 该文

献指出， 美军的门阈值规定为正常、 临界、 偏高和异

常， 以及异常趋势值 （１０ ｈ 的增加量）； 而国内某柴

油机的门阈值除规定为正常、 临界和异常外， 还规定

了趋势警告值和趋势异常值。 在使用和维修过程中，
需要动态修改油料发射光谱数据界限值， 其原因包

括： 机器随使用时间的增加， 磨损将增加； 机器大修

或更换摩擦副后， 磨损将发生变化； 即使同一生产厂

家生产的仪器设备， 由于工艺、 材料和科技进步等原

因， 可能使磨损规律发生变化； 用户选择不同牌号的

润滑油也对磨损有影响。
文献 ［２０］ 通过油液光谱分析得到发动机润滑

油中各磨损元素的浓度值， 以所得的浓度值为依据，
对装备发动机运行状态进行识别研究， 运用 ＢＰ 神经

９２１２０１７ 年第 ９ 期 田洪祥等： 在用润滑油发射光谱分析技术评述



网络方法区分发动机运行 “正常” 和 “异常” ２ 类

状态， 针对该方法表现出的分类准确率不高的问题，
运用支持向量机方法进行解决。 实例表明， 支持向量

机方法在装备发动机运行状态识别中更为准确可靠。
文献 ［２１］ 采用油液发射光谱分析技术对某船

用柴油机进行监测， 可及时监测到润滑油舱进海水导

致的润滑油铁、 铜等元素超标。
文献 ［２２］ 建立了油料发射光谱数据的比例模

型， 给出了比例模型界限值建立的方法， 并应用比例

模型对某型发动机进行实际的磨损状态监测。
文献 ［２３］ 提出一种基于物元分析理论的新评

判方法， 用于分析润滑油的发射光谱数据， 采用发动

机磨损状态监测中综合评判的各种指标， 根据计算出

的综合关联度， 实现对发动机磨损状态的监测。
文献 ［２４］ 研究认为， 在利用原子发射光谱对

润滑油中的添加剂成分进行量化确定时， 根据原子发

射光谱仪的工作原理， 选择校正曲线法定量， 设计的

对不在测量精度范围内的添加剂元素含量用元素质量

分数为 ０ 的空白标油进行稀释测量的方法， 实际测量

表明误差明显减少。
文献 ［２５］ 针对发动机润滑油发射光谱数据，

运用灰色趋势关联度分析方法， 以稳定磨损期典型元

素间的关联度为参照， 对发动机系统状态进行了

监测。
文献 ［２６］ 对油料光谱分析进行描述， 分别建

立了光谱分析的元素质量分数、 相关元素质量分数

比、 元素质量分数梯度、 相关元素质量分数梯度比 ４
个参数， 将建立的 ４ 个参数用于柴油机台架磨合试验

数据的分析。
文献 ［２７］ 分析了飞机发动机润滑油光谱分析

界限值的制定方法和存在的模糊性， 对于影响 ＭＯＡ
光谱仪检测结果的不同的润滑油基础油种类、 油品积

分时间和金属存在方式进行了实验研究， 建立了

ＭＯＡ 测定不同油品金属含量的相关关系， 以及测定

进口润滑油的工作曲线及其表达式， 为动态调整光谱

分析界限值提供了理论依据。
文献 ［２８］ 针对某履带装甲车辆综合传动的液

压润滑油液进行长期光谱跟踪监测分析， 结合其内部

摩擦副的材料分析， 根据油液中磨损金属颗粒的浓度

趋势分析， 判断综合传动磨损状态， 确定是否存在故

障隐患， 从而避免重大故障的突发， 为装甲车辆实现

视情维修提供理论和试验依据。 试验研究证明， 此方

法能够有效地应用于动力传动系统的状态监测及故障

诊断。
在分析油料发射光谱数据的分析和挖掘方面， 还

有人工神经网络［２９］、 向量机预测方法［３０］、 基于 Ｄ⁃Ｓ
证据理论的发动机信息融合故障诊断模型［３１］ 以及基

于免疫原理［３２］的方法等。
２􀆰 ８　 与分析式铁谱的协同分析

早在 ２０ 世纪 ８０ 年代初， 文献 ［３３］ 就报道了利

用直读铁谱、 分析式铁谱和光谱分析技术， 对 ２ 台电

力机车的齿轮箱进行了为期一年的监测， 共取油样

４２９ 个。 全部油样均做直读铁谱分析， 如果值异常

高， 则进行分析式铁谱分析， 油样未做稀释处理； 对

于磨粒堆积的谱片油样， 稀释后再做。 对 ９６ 个油样

做了 １２９ 个分析式铁谱谱片， 为了监测油样中的非铁

磁性磨粒， 对部分油样进行磁化处理后做铁谱片； 为

了对磨粒进行材质分析， 对部分谱片进行了加热处

理。 该方法不仅有效地监测到了异常磨损， 还分析找

到了设计和工艺上的缺陷； 同时分析中还发现由于没

有按照规定的要求取样， 一度导致监测数据出现

波动。
在实验室条件下， 模拟柴油机 “拉缸” 故障，

利用柴油机润滑油样的光谱和铁谱联合诊断对 “拉
缸” 进行监测［３４］， 可对拉缸故障进行早期预报， 防

止严重故障的发生。 “拉缸” 故障发生后， 可以在不

拆卸的情况下， 利用合理的再磨合工艺达到自行修复

的目的， 这可以通过油样的光铁谱分析监测其过程。
文献 ［３５］ 提出了从磨粒 “整体” 信息中获得

被监测对象的磨损程度和发展趋势， 其技术手段是分

析式铁谱和光谱。
２􀆰 ９　 与傅里叶红外光谱仪的协同

文献 ［３６］ 介绍了应用油料发射光谱技术和 ＦＴ⁃
ＩＲ 光谱分析技术以及 ＰＱ 分析等监测在用油液， 可有

效监测油液的老化、 衰变、 异常磨损、 水分和燃油污

染等信息。
３　 发射光谱的发展趋势

３􀆰 １　 盘电极过滤器光谱

传统油料发射光谱仪对大尺寸磨损颗粒检测的效

率低下， 在与传统发射光谱配合检测方面， 有 ２ 种有

效的方法， 第一是分析式铁谱； 第二个是用强酸溶解

油样中的金属颗粒， 再做发射光谱。 这 ２ 种方法的缺

点包括： 一是均耗时费力， 对于大批量的油样分析，
不具有可操作性； 二是分析式铁谱还依赖于操作人员

的经验， 用强酸溶解还涉及安全和健康方面的事。 为

弥补传统油料发射光谱仪对大尺寸磨损颗粒检测效率

的低下问题， 文献 ［３７］ 采用了转盘电极过滤器发

射光谱 （ＲＦＳ⁃ｒｏｔｒｏｄｅ ｆｉｌｔｅｒ ｓｐｅｃｔｒｏｓｃｏｐｙ） 分析方法。
文献 ［３８］ 分析了转盘电极 （ＲＤＥ⁃ｒｏｔａｔｉｎｇ ｄｉｓｃ

ｅｌｅｃｔｒｏｄｅ） 油料发射光谱仪在油液监测中对大颗粒检
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测效率低的缺点， 描述了为提高大颗粒检测效率而做

的改进， 并提出了转盘电极过滤器光谱 （ＲＦＳ⁃ｒｏｔｒｏｄｅ
ｆｉｌｔｅｒ ｓｐｅｃｔｒｏｓｃｏｐｙ） 方法。 该方法包括 ２ 个分析步骤：
首先是常规的发射光谱分析， 其检测结果是油液中小

颗粒或油溶性粒子的元素浓度； 然后在专用的装置

上， 将转盘电极置于油道里， 采用抽真空 ／ 加压的方

式对油样进行过滤， 转盘电极的表面相当于过滤器，
将转盘电极表面的颗粒冲洗干燥后， 再做发射光谱分

析， 该测量值是大颗粒的定性和半定量分析结果。
尽管 ＲＦＳ 在很大程度上弥补了传统发射光谱对

大颗粒的检测缺陷， 然而， 从分析数据来看， 对于较

大尺寸 （＞４５ μｍ） 的金属颗粒， 检测结果难以令人

满意， 其次是校准问题， 依然依赖于有机金属粒子，
而不是实际的金属颗粒， 因此金属大颗粒的检测数据

是定性和半定量的， 这些数据对于机器设备的状态监

测和故障诊断而言是有益的。 对于需要对油样做进一

步费时、 花费更高的分析 （如分析式铁谱） 来说，
ＲＦＳ 可作为筛选的工具。
３􀆰 ２　 与其他技术的联合运用

正如文献 ［３９］ 所讲述的， 在油液分析方面，
需要标准， 需要在线监测［４０］， 还需要多种信息的融

合等［４１］。
４　 结束语

发射光谱分析可识别在用油液种类、 监测磨损工

况、 诊断磨损故障、 分析润滑油的减磨性能， 还可有

效检测腐蚀产物、 外来污染物 （如进水、 进灰尘和

渗漏冷却液等）、 某些添加剂的衰败 （钡、 磷和锌等

的化合物） 等。 分析发射光谱数据的方法包括： 基

于统计的门阈值 （也有称为界限值）、 灰色关联、 主

成分分析、 因子分析、 物元、 比例模型等。 但油液发

射光谱分析在用油样时， 对大尺寸的磨损颗粒不敏

感， 故需要能检测到大尺寸磨粒的方法配合， 如： 颗

粒计数器、 显微镜检测滤膜、 铁量仪、 分析式铁谱和

Ｘ－射线荧光光谱等， 为全面监测润滑油的工况还需

要与傅里叶红外 （ＦＴ⁃ＩＲ） 光谱仪以及必要的理化性

能指标检测相配合。
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重油催化裂化装置主风机电机油封技术改造

隋春明
（中国石油天然气股份有限公司广西石化分公司　 广西钦州 ５３５００８）
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摘要： 分析炼油厂催化裂化装置存在的主风机电机滑动轴承油封泄漏故障问题， 指出油封体、 油封和拉紧拉簧材

质不能满足要求， 以及轴瓦与油封间油流量过大是造成油封泄漏大的主要原因。 通过改善油封体、 油封和拉紧拉簧材

质， 以及改善油封结构， 如在油封的前端加上一道挡油环、 调整轴瓦与油封间的间隙等， 解决了电机油封泄漏问题。
关键词： 电机； 油封； 技术改造； 催化裂化装置
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　 随着国家实施绿色发展战略与循环低碳经济， 对

能源的高效利用提出了更高要求。 随石化装置处理量

的增大， 烟机回收利用再生烟气压力能， 将大幅度降

低装置能耗并增加经济效益。 在实际运行过程中， 烟

机回收系统节能效果显著， 但对故障却十分敏感。 由

于烟机与主风机等通常在高温、 高速的服役环境下，
且受到高速粉尘气流的冲蚀， 存在着大量的突发性、
耦合性和相关性故障， 是炼化行业中故障率最高的设

备。 其中， 炼厂主风机组等的油封泄漏与故障处理是

关键薄弱环节［１－３］。 分析油封的制造和维护技术， 有

助于揭示主风机组等设备故障模式、 故障原因和影响

规律， 以期进一步保障大型石化装置安全经济与可靠

运行。
１　 故障背景

某厂 ３５０ 万 ｔ ／ 年重油催化裂化装置主风机组由烟

机、 轴流风机、 变速箱、 电机等系统部件， 以及辅助

子系统 （润滑油系统、 空气过滤器等） 组成， 其中

电机为国内某电机厂制造的 ２０ＭＷ 异步电动机。
炼厂主风机组一旦出现油封异常或泄漏故障， 不

但造成能量损失［３－４］， 甚至引起装置停工， 将直接影

响到整个催化裂化装置的运行周期和能耗水平， 以及

重油轻质化产品的品质。 原厂电机在设计制造中标准

低， 存在较多缺陷， 在运行周期内油封处泄漏严重。
２　 原因分析

经现场对各主风机组电机的配件及相关制造数据

进行综合分析， 对油封漏油的主要原因归纳为以下

几点：
（１） 安装油封的油封体原材料为铸造低碳钢，

在生产制造时， 铸造件需要人工消除应力， 防止变

形。 原厂在加工中时效处理的效果不好， 使用一段时

间后油封体发生了几何变形， 使其端面不能与主机主

体密封面很好地贴合， 密封面之间存在泄漏点。
（２） 油封为对半中剖分结构， 在长期运行中原

油封材料产生硬化变形， 使其不能很好地与轴表面贴

合， 致使对半中剖分位置与轴磨损严重［５］， 上下部分

间隙过大， 产生泄漏点。
（３） 油封拉簧长度过长且拉力不够， 致使油封抱



紧力不足， 运行中油封上下两半分离， 产生泄漏点。
（４） 轴瓦与油封轴向距离过近， 在运行中轴瓦

侧面飞溅出来的油花太大， 只有一件油封无法产生很

好的密封效果， 致使产生严重泄漏。
（５） 油封体与油封等都为对半中剖分结构， 在

生产制造中对半中剖分面切开后没有在磨床上精密加

工， 致使中剖分面不能很好地贴合， 在对半中剖分面

之间也产生了泄漏点。
改造前油封装配的结构图， 如图 １ 所示。

图 １　 电机油封系统的原结构

Ｆｉｇ １　 Ｔｈｅ ｏｒｉｇｉｎａｌ ｓｔｒｕｃｔｕｒｅ ｏｆ ｔｈｅ ｓｅａｌｓ ａｎｄ ｓｅａｌｉｎｇ ｓｙｓｔｅｍｓ
ｏｆ ｔｈｅ ｍｏｔｏｒ

３　 解决措施

针对主风机组电机在运行中产生泄漏点的主要原

因， 制订出以下解决方案：
（１） 改进油封体材料， 采用了 ４５＃中碳调质结构

钢， 且铸造工艺升级成锻造工艺， 使其密度提高。 热

处理执行标准 ＧＢ ／ Ｔ６９９－１９９９， 热处理后， 钢抗拉强

度 σｂ ≥６００ ＭＰａ， 屈服强度 σｓ ≥３５５ ＭＰａ， 伸长率

ϕ≥１６％， 断面收缩率 ψ≥４０％， 冲击功为 ３９ Ｊ， 硬度

为 ＨＢ ２４０～２６３。 热处理后使油封体达到最佳使用状

态， 消除内应力， 并控制其变形量； 且在制造加工中

对半中剖分面放在磨床上磨平， 使其表面粗糙度在

０􀆰 ８ μｍ 左右； 为使密封面紧密贴合， 端面密封面车

密封沟槽配 Ｏ 形密封圈。
（２） 改进油封材质， 采用了质量较好的 ３０２６ 酚

醛层压板复合绝缘材料， 该材料适合于制作高负荷、
耐磨损的零部件。 另外， 在磨床上加工中剖分面， 重

新设计迷宫齿， 并重新合理化设计回油孔， 间隙控制

０􀆰 ５２～０􀆰 ６ ｍｍ 之间。
（３） 改进油封拉紧拉簧材质， 重新计算拉紧系

数。 重新计算后具体参数， 如表 １ 所示。

表 １　 油封拉紧弹簧的参数计算

Ｔａｂｌｅ １　 Ｃａｌｃｕｌａｔｉｏｎ ｏｆ ｔｈｅ ｓｐｒｉｎｇ ｐａｒａｍｅｔｅｒ ｏｆ ｔｈｅ ｓｅａｌｓ
参数名 参数值 参数名 参数值

弹簧材质 ＳＵＳ３０４⁃ＷＰＥ
原始自由长

度 Ｌ０
８０６．６ ｍｍ

弹簧种类 一般弹簧 初张力 ｐ０ ３．５２ Ｎ

横弹性系数 Ｇ
６．８６×１０４

Ｎ ／ ｍｍ２
作用力量 ｐ１ｍｉｎ １１．３９ Ｎ

最大应力 Ｓｍａｘ ６１ Ｐａ 作用力量 ｐ２ｍａｘ １１．９４ Ｎ
初应力 Ｔ １４．３７８ Ｐａ 应力 Ｓ１ｍａｘ ４５６．３９ Ｎ ／ ｍｍ２

修正系数 ｋ １ 应力 Ｓ２ｍａｘ ４７８．６３ Ｎ ／ ｍｍ２

弹簧指数 Ｃ ５．６６７ 安全率 ＳＦ ８０．０７％

弹簧系数 Ｋ
２．１４×１０－２

Ｎ ／ ｍｍ

（４） 由于轴瓦与油封间油量过大， 改造时在油

封的前端加上一道挡油环， 与轴之间的间隙控制在

０􀆰 ８ ～ ０􀆰 ９５ ｍｍ 之间； 选用齿形结构， 使其可以在运

行中把 ８０％左右油量挡下来， 能帮助改善油封的封

油效果； 将对半中剖分面磨平； 此外， 重新设计回

油孔。
（５） 在安装时密封面涂抹液态密封胶， 外部安

装防尘密封。
经过上述改造后， 新油封结构如图 ２ 所示。

图 ２　 改造后的电机油封系统与结构

Ｆｉｇ ２　 Ｍａｉｎ ｓｔｒｕｃｔｕｒｅｓ ｏｆ ｎｅｗ ｓｅａｌｉｎｇ ｓｙｓｔｅｍｓ ｏｆ ｔｈｅ ｍｏｔｏｒ

４　 结束语

经过以上几个方面的电机油封技术改造， ２０１３
年在某厂安装运行至今效果显著， 没有发生泄漏， 达

到了技术改造的预期， 解决了电机油封泄漏问题。
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石化设备导热油结焦问题及其健康状态维护研究

张伟东
（中国石油天然气股份有限公司广西石化分公司　 广西钦州 ５３５００８）

􀤕
􀤕

􀤕
􀤕

􀤕
􀤕

􀤕

摘要： 结焦是导热油相关设备在运行过程中最常遇到的问题， 结焦物引起管路堵塞、 传热效率下降、 管路变形甚

至管路爆裂引发起火事故等。 以某石化公司的聚丙烯挤压机为例， 介绍导热油结焦相关的油品理化指标及结焦物的成

分判定， 指出聚丙烯挤压机的结焦是由于油膜处温度明显高出监测温度及导热油流速过慢导致的。 分析导热油结焦引

发的隐患和危害， 并阐述导热油及其设备健康状态维护的方法。
关键词： 导热油； 结焦； 除焦； 健康状态维护
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　 导热油是一种有机热载体， 也被称为热载体油，
是用于间接传递热量的一类热稳定性较好的专用油

品。 导热油由于具有加热均匀、 调温控制准确， 能在

低蒸汽压下产生高温， 传热效果好、 节能 （比蒸汽

系统节能约 ２５％）、 热容量大、 运行维修成本低、 输

送和操作方便等特点， 被广泛应用于石化行业， 例如

石油树脂化工、 熔化沥青装置、 烷基苯联合装置、 轻

烃回收装置、 酰胺精制系统、 聚丙烯挤压机等［１］。 导

热油可以分为矿物油型和合成油型 ２ 大类， 前者是石

油加工过程中某段馏分精制后调配功能添加剂制得，
后者是以石油化工产品为原料， 经有机合成工艺制

得。 导热油的组分有二苯醚、 联苯、 萘及其低熔点混

合物， 常见的类型有烷基萘型、 烷基联苯型、 氢化三

联苯型等。
导热油的结焦问题几乎是所有导热油相关设备面

临的难题， 导热油相关设备会因结焦而影响换热效

率， 造成能耗增加、 油膜接触面温度过高， 引起金属

变形， 极端情况下会因爆管导致失火， 成为安全事故
隐患［２］。
１　 设备导热油结焦机制

导热油结焦物的形成大概分为 ３ 个阶段［３－４］：
（１） 沥青质生成与诱导阶段。 相关理论与研究

表明， 导热油在一定温度下， 在所接触金属的催化

下， 会产生自由基 Ｒ， 自由基 Ｒ 会导致分子链的断

裂， 其中部分为带有自由基的易结焦母体。 带有自由

基的结焦母体通过缩合反应相互结合， 使分子量增

大。 导热油按照烷烃→烯烃→芳香烃→稠环芳烃→胶

质→沥青质的路线变化。 胶质的分子量在 ６００ ～ １０ ００
范围内， 沥青质的分子量在 ７００ ～ ４０ ０００ 范围内。 沥

青质产生后会诱导更多的沥青质产生， 即为诱导

阶段。
（２） 沥青质吸附阶段。 导热油中产生的大量沥

青质因无法溶于导热油而迁移并粘附于设备金属内表

面。 沥青质粘附后可能会进一步与金属发生物化反

应， 同时沥青质会发生脱氢反应， 生成结焦物。
（３） 沥青质硬化阶段。 吸附的沥青质会因温度



上升等原因变得坚硬， 并与金属表面紧密结合在一

起。 根据沥青质脱氢程度的不同， 结焦物可以分为硬

度较低的轻度结焦物 （也称为海绵状焦）， 硬度中等

的蜂窝状焦 （也称中度结焦物） 和硬度较高的深度

结焦物 （也称针状焦）， 其中硬度较低的轻度结焦物

是油品因热裂解、 热氧化或其他因素而聚合生成的沥

青状黏稠物。 在结焦过程中， 积碳、 蜡质、 无机盐、
油泥、 摩擦聚合物、 外界杂质等均有可能被吸附并包

裹进结焦物中。
导热油结焦主要发生于油膜处， 油膜温度高于主

体温度， 油膜温度影响了结焦的速度。 结焦速度的计

算公式为

Ｒｃ ＝ ｃｎ１Ａｅ
－Ｅ ／ （ＲＴ） （１）

式中： Ｒｃ 代表结焦速度（ｍｇ ／ （ｃｍ２·ｈ））； ｃ１ 为结焦母

体质量浓度 （ｍｇ ／ ｃｍ３）； ｎ 为反应级数； Ａ 为前因子

（ｍｇ１－ ｎ·ｃｍ３ ｎ －２ ／ ｈ）； Ｅ 为活化能 （ ｋＪ ／ ｍｏｌ）； Ｒ 为通

用气体常数（ｋＪ ／ （ｍｏｌ·Ｋ））； Ｔ 为温度 （Ｋ）。
对于工业炉， 目前业界公认的导热油结焦速度方

程为

Ｒｃ ＝ ｃ２ｄ ／ Ｒｅ
０􀆰 ８ （２）

式中： Ｒｃ 代表结焦速度； ｃ２ 代表方程系数； ｄ 代表炉

管直径； Ｒｅ 代表雷诺系数。
从公式 （２） 来看， 结焦速度 Ｒｃ 与导热油受热温

度 Ｔ 和加热管径 ｄ 呈正相关， 与油流速度呈负相关。
２　 案例分析

某石化公司的聚丙烯挤压机筒体为挤压机的关键

部件， 它起到挤压、 输送、 融合聚丙烯料的作用， 而

控制筒体温度尤为重要。 筒体温度通过导热油泵调节

导热油流量来进行控制， 正常筒体温度维持在 ２３５ ～
２４５ ℃。 配套导热油泵为德国进口磁力泵， 转速为

２ ９００ ｒ ／ ｍｉｎ， 扬程为 ７０ Ｍ， 流量为 ３５ ｍ３ ／ ｈ， 导热油

为某进口品牌合成导热油。
２０１６ 年 ５ 月底导热油泵出现不上油、 压力低等

问题， 后加入 ２００ Ｌ 新导热油后故障有所缓解， 但经

过 ４ 个月运行后问题再次出现， 于是决定对导热油泵

进行拆检， 拆检后发现导热油存在结焦问题。
将该在用导热油与新油进行了检测对比， 结果如

表 １ 所示。 可以看出， 相比于新油， 在用油的运动黏

度 （２０ ℃） 增加约 １５％， 总酸值增加了 ６􀆰 ５ 倍， 水

分质量分数增加约 ５４％， 闪点也出现了显著降低。
运动黏度的升高源于油品高温氧化， 油分子发生聚合

反应， 由小分子聚合为大分子， 增加了油品内摩擦

力； 酸值增加与油品氧化产生有机酸有关， 同时， 氧

化过程中产生的醛类会生成酸， 产生的酯类也会水解

成酸， 都会引起酸值增加； 水分的存在可能会引起抗

氧化剂等添加剂的水解， 导致油品氧化增加， 引发黏

度升高， 酸值增加； 闪点的降低则是源于油品热裂解

生成轻质组分。 这些理化指标的变化均符合导热油结

焦的典型特征。

表 １　 导热油理化指标检测数据

Ｔａｂｌｅ １　 Ｔｈｅ ｐｈｙｓｉｃｏｃｈｅｍｉｃａｌ ｔｅｓｔｉｎｇ ｄａｔａ ｏｆ ｈｅａｔ
ｔｒａｎｓｆｅｒ ｏｉｌｓ

名称
导热油

（在用）
导热油

（新油）
运动黏度（２０ ℃）ν ／ （ｍｍ２·ｓ－１） ５５．３９ ４８．３９

运动黏度（８０ ℃）ν ／ （ｍｍ２·ｓ－１） ４．９５９ ４．７０１

密度（２０ ℃）ρ ／ （ｋｇ·ｍ－３） １ ０４４．３ １ ０４２．６

总酸值（以 ＫＯＨ 计）ｗ ／ （ｍｇ·ｇ－１） ０．１３ ０．０２
水含量 ｗ ／ ％ ４４５ ２８９
开口闪点 ｔ ／ ℃ ２２０ ２３０
闭口闪点 ｔ ／ ℃ ２０５ ２１５

根据红外光谱图特征吸收峰分析 （见图 １）， 该

结焦物在波数为 ２ ９１６、 ２ ８５３、 １ ４５１ｃｍ－１处的特征吸

收峰符合亚甲基 （􀰗 ＣＨ２） 的红外特征， 在波数为

３ ０６９、 ３ ０２５、 １ ７７３、 １ ８０６、 １ ９４７、 ６９９ ｃｍ－１处的吸

收峰符合单取代苯环 （—Ｃ６ Ｈ５） 的红外吸收特征，
整体吸收特征符合二苯基甲烷的红外特征， 判定该结

焦物为二苯基甲烷。 观察该结焦物外形， 呈无定形的

海绵状， 用手触碰较软， 因此判定为轻度结焦物。
对于该挤压机筒体的导热油泵出现的不上油、 压

力低等问题归因于管道内腔结焦缩小了输油管路的流

通面积， 增大了摩擦阻力， 加大了输送能耗， 降低了

泵送压力所致。
结焦原因分析： （１） 导热油油膜温度过高， 虽

然仪器监测记录显示设备运行温度一直控制在 ２３５ ～
２５０ ℃范围内， 但油膜处温度通常会明显高出监测温

度， 过高的热流强度加快了结焦物的生成， 成为生成

结焦物的必要条件之一； （２） 流速过慢， 通过对比

验证表明， 改进前导热油的流速为 １􀆰 ８ ｍ ／ ｓ， 流速过

慢是形成结焦物的原因之一， 将流速调高为 ２􀆰 ４ ｍ ／ ｓ
后， 同样条件下结焦速率明显降低。

采取除焦措施后， 热油炉的耗电量消耗下降了

２１􀆰 ５％， 导热油传热效率、 运行压力均恢复正常。 根

据生产现场实际情况和设备特点采取以下整改措施：
（１） 现场结合以上分析结果对系统是否存在过

热源及工艺介质渗入进行检查确认， 同时及时对导热

油系统进行检修处理， 对污垢进行了全面清理， 避免

系统产生第二类结焦物。
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（２） 对操作人员进行了专业技能培训， 保证在

辐射段、 对流段的流速和进出口压差、 温度控制在允

许范围内， 同时加强过滤器压降、 温度监控， 及时清

洗更换滤芯以保证过滤效果。
（３） 对导热油系统的密封件进行检查更换， 防

止空气、 水分及其他污染物进入导热油系统。

图 １　 结焦物红外光谱图

Ｆｉｇ １　 Ｉｎｆｒａｒｅｄ ｓｐｅｃｔｒｕｍ ｉｍａｇｅ ｏｆ ｃｏｋｉｎｇ

３　 设备导热油结焦引发的隐患和危害

由于结焦物是非传热物质， 导热油结焦的会产生

隔热层， 导致传热系数下降、 排烟温度升高、 能耗增

大。 有研究表明， 到导热油结焦厚度超过 １０ ｍｍ 时，
炉管内外壁温差会超过 ３００ ℃， 假设炉管内温度要达

到 ２７０ ℃， 炉管外的加热温度至少需要达到 ５７０ ℃。
持续的高温会引起炉管的软化， 当炉管受到内部压力

的作用时会起泡鼓包， 甚至开裂漏油， 在火源存在时

引发起火事故。 统计表明， 导热油结焦是相应设备失

火的主要原因。
导热油结焦过程是一个热氧化和热聚合反应， 这

类反应会引起导热油黏度增大、 酸值升高、 导热效率

降低、 设备汽蚀、 蒸汽压高、 系统超压、 密封老化等

问题， 从而影响导热油发挥正常功能， 进而影响

生产。
４　 导热油及其设备的健康状态维护

导热油的健康状态维护是一个系统工程， 涉及到

油品质量管控、 定期监测、 设备运行参数控制、 设备

保养等多方面的技术内容［５－６］。
４􀆰 １　 选择合适的导热油并进行入厂检验

不同的导热油有不同的使用温度范围， 其中与结

焦有关的是其最高使用温度， 不同的导热油最高温度

为 ２００～４００ ℃不等， 应根据系统的最高加热温度来

选用。 在质量管控方面， 建议对入厂的每批次新油依

据国标进行质量检验， 严防不合格的导热油被使用到

生产过程中。
４􀆰 ２　 对在用导热油进行周期性取样监测

导热油在使用的寿命周期中是一个逐渐劣化的过

程， 黏度、 酸值、 水分含量、 残炭、 闪点等常规劣化

指标可以提供有用的油品劣化监测信息。 此外， 利用

红外光谱技术确定导热油胶质、 沥青质、 结焦物成分

或红外光谱特征， 进而通过这些指标来监测结焦物的

生成。 根据现场的导热油结焦经验， 可以指定导热油

换油指标及温度、 流速的控制指标， 及时地换油或添

加新油。
４􀆰 ３　 科学设计油循环系统

尽量减少弯头和阀门， 弯头处和阀门处尽量光洁

不易存留污垢或沉淀物； 选用高效循环泵， 及时清洗

过滤器； 确保导热油流速可控， 在高温状态下的流速

不低于 ２ ｍ ／ ｓ。
４􀆰 ４　 合理控制导热油加热系统

对导热油系统的的温度波动范围、 流速、 负荷、
压力进行合理控制； 避免急火升温 （其升温速度应

控制在 １５～４０ ℃ ／ ｈ）， 防止系统进入外界空气、 水分

及其他污染物； 设备保温时需保持加热炉、 导热油泵

正常开启； 每次启动设备、 加热炉前应预先开启导热
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油泵。 制定科学完整的操作规程， 确保生产的正常

运行， 避免系统参数控制不当引起的结焦发生。
４􀆰 ５　 对导热油加热炉和泵定期保养

定期对导热油加热炉进行清洁保养， 将内部的结

焦物、 杂质、 油泥等清理干净， 有利于减少胶质和沥

青质的黏附； 同时及时对加热炉、 导热油泵的密封情

况进行检查， 防止空气、 水分、 污染物进入导热油循

环系统。
４􀆰 ６　 导热油的清焦技术

导热油结焦物的清理是导热油相关设备日常检修

的重要内容之一。 目前， 导热油清焦技术可以分为物

理除焦法和化学除焦法两类［７］。
４􀆰 ６􀆰 １　 化学除焦法

化学除焦法是利用由有机溶剂、 表面活性剂、
碱、 络合剂、 氧化剂、 缓蚀剂、 吸附剂、 悬浮剂各类

物质等组成的清焦剂， 通过加温、 循环冲洗， 达到除

焦的目的。 主要有无机试剂清洗法、 溶解清洗法、 复

合清洗剂清洗法、 有机添加剂法。
（１） 无机试剂清洗法的步骤： 排干导热油→溶

剂清洗管路去除残留导热油→强气流吹扫管路挥发溶

剂→碱性清洗剂浸润清洗→清水冲洗→酸性清洗剂浸

润清洗→钝化。 该方法清洗效率较高， 操作过程中基

本无毒害物质， 清洗成本低。 缺点是工序繁琐， 容易

造成管路腐蚀， 必须在停机的情况下操作， 影响

生产。
（２） 溶解清洗法的步骤： 排空导热油→蒸汽吹

扫滞 油 → 有 机 溶 剂 清 洗 液 （ 有 机 溶 剂 ＋ 助 剂 ＋
ＳＡＡ） →清洗。 这种方法主要是使用专用的清洗剂，
通过表面活性剂的增溶、 浸润、 吸附、 乳化和分散来

除焦。 清洗剂浸润结焦物与金属管路内壁， 使结焦物

对金属面的吸附力逐渐弱化、 脱落、 分散成悬浮的细

小粒子， 进而形成乳化液或悬浮液， 被清洗出来。
（３） 复合清洗剂清洗法的步骤： 排除导热油→

蒸汽吹扫滞油→复合清洗剂循环清洗。 该方法的原理

是结焦物被清洗剂浸润后卷缩成胶束不断乳化， 经泵

连续循环冲刷后， 黏附力下降的乳化物脱离传热表

面， 进入清洗剂被清洗出来。 复合清洗剂既能有效乳

化、 分散积炭、 也能有效地溶解有机碳氢化合物， 工

序简单， 基本无腐蚀， 但也得在设备停机时操作。
（４） 有机添加剂法的步骤： 向运行中的导热油

加入添加剂→随导热油循环运转→过滤出渣。 该方法

利用的是有机添加剂与结焦物的相似相容原理。 此方

法可以在设备运行时不停机清洗， 这类添加剂可以耐

受高温、 溶于导热油， 不影响导热油的功能特性， 操

作也比较简单， 是近年来较为推崇的一种除焦方法。

４􀆰 ６􀆰 ２　 物理除焦法

（１） 机械除焦法： 该方法是用大小不同的塑料

弹在压缩空气的高速驱动小， 将结焦物从管路内壁刮

下来。 该方法对设备没有损伤隐患， 只是对导热油炉

的弯头、 盘管等位置除焦效果差。
（２） 热冲击除焦法： 该方法是根据钢材和结焦

物的热胀冷缩系数不同将炉管加热到 ５００ ～ ６００ ℃，
然后急速吹入冷空气， 大温差引起的热冲击使焦丧失

与管路的黏附力而剥落下来。 该方法的难点是如何对

温度进行有效控制， 以防止烧坏炉管。
（３） 高压水冲击除焦法： 该方法适用于除去轻

度和中毒结焦物， 除深度结焦物效果较差而且需要切

开炉管除焦， 除焦后还需要补焊炉管， 工序复杂， 对

炉管损伤较大。
５　 结束语

导热油结焦问题是影响其油品和设备健康状态的

主要因素， 通过管控新油质量、 控制油膜温度、 控制

流速， 能够有效地预防或减缓结焦物的形成。 在结焦

物处理方面， 有机添加剂法能实现在线除焦， 根据具

体情况应用多种除焦方法相结合的方法能取得良好

效果。
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