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Ｃｈｉｅｆ Ｅｄｉｔｏｒ： ＨＥ Ｓｈｉｚｈｏｎｇ
Ｖｉｃｅ Ｃｈｉｅｆ Ｅｄｉｔｏｒ： ＹＡＮ Ｆｅｉ
Ｅｄｉｔｏｒ： ＬＩ Ｘｉｎｇ　 ＬＩＡＯ Ｍｅｉｃｈａｏ
Ｌａｙｏｕｔ Ｄｅｓｉｇｎ： ＤＥＮＧ Ｌｉｎｑｉａｎ　 ＬＩＵ Ｎａ
Ｔｅｌ： （８６２０） ３２３８５３１３
Ｆａｘ： （８６２０） ３２３８９６００
Ｗｅｂ： ｗｗｗ􀆰 ｒｈｙｍｆ􀆰 ｃｏｍ􀆰 ｃｎ
Ｅ⁃ｍａｉｌ： ｒｈｙｍｆ＠ ｇｍｅｒｉ􀆰 ｃｏｍ

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

Ｂｏａｒｄ ｏｆ Ｇｕａｎｇｄｏｎｇ
Ｏｖｅｒｓｅａｓ Ｄｉｓｔｒｉｂｕｔｏｒ： Ｃｈｉｎａ Ｉｎｔｅｒｎａｔｉｏｎａｌ Ｂｏｏｋ Ｔｒａｄｉｎｇ

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

Ｃｏｎｔｅｎｔｓ
Ｒｅｓｅａｒｃｈ ａｎｄ Ｔｅｓｔ

Ａｎａｌｙｓｉｓ ｏｆ Ｃａｖｉｔａｔｉｏｎ ａｎｄ Ｌｏａｄ⁃ｃａｒｒｙｉｎｇ Ｃａｐａｃｉｔｙ ｏｆ Ｌｉｑ⁃

ｕｉｄ Ｆｉｌｍ Ｓｅａｌｓ ｗｉｔｈ Ｃｏｎｓｉｄｅｒａｔｉｏｎ ｏｆ Ｓｕｒｆａｃｅ

Ｒｏｕｇｈｎｅｓｓ

ＬＩ Ｚｈｅｎｔａｏ　 ＨＡＯ Ｍｕｍｉｎｇ　 ＣＡＯ Ｈｅｎｇｃｈａｏ　

…………………………………………

……

ＹＡＮＧ Ｗｅｎｊｉｎｇ　 ＷＡＮＧ Ｙｕｎｌｅｉ　 ＳＵＮ Ｘｉｎｈｕｉ （１）

Ｒｅｓｅａｒｃｈ ｏｎ Ｎｏｒｍａｌ Ｃｏｎｔａｃｔ Ｓｔｉｆｆｎｅｓｓ ｂｅｔｗｅｅｎ Ｒｏｕｇｈ Ｓｕｒ⁃

ｆａｃｅｓ ｏｆ Ｈｉｇｈ⁃ｓｐｅｅｄ Ｗｈｅｅｌ ／ Ｒａｉｌ Ｃｏｎｓｉｄｅｒｉｎｇ Ｒａｔｃｈｅｔ

Ｅｆｆｅｃｔ ＸＩＡＯ Ｑｉａｎ　 ＦＡＮＧ Ｊｉａｏ　…………………

ＣＨＡＮＧ Ｃｈａｏ　 ＺＨＥＮＧ Ｊｉｆｅｎｇ （７）

Ｓｔｕｄｉｅｓ ｏｎ Ｔｈｅｒｍａｌ Ｏｘｉｄａｔｉｏｎ Ｓｔａｂｉｌｉｔｙ ｏｆ Ｓｏｍｅ Ａｖｉａｔｉｏｎ

Ｌｕｂｒｉｃａｔｉｎｇ Ｏｉｌｓ

ＷＵ Ｎａｎ　 ＦＥＩ Ｙｉｗｅｉ　 ＭＡ Ｊｕｎ　 ＧＵＯ Ｆｅｎｇ （１１）

…………………………………

Ａｎ Ｉｍａｇｅ Ｒｅｃｏｎｓｔｒｕｃｔｉｏｎ Ａｌｇｏｒｉｔｈｍ Ｂａｓｅｄ ｏｎ ＯＴＳＵ ｆｏｒ

ＥＣＴ Ｕｓｅｄ ｉｎ Ｏｉｌ⁃ａｉｒ Ｌｕｂｒｉｃａｔｉｏｎ Ｔｅｓｔｉｎｇ Ｓｙｓｔｅｍ

ＳＵＮ Ｑｉｇｕｏ　 ＤＵ Ｃｈａｏ　 ＬＵＯ Ｇｕａｎｇｗａｎｇ （１７）

…

…

Ｅｆｆｅｃｔ ｏｆ Ｅｘｔｒｅｍｅ Ｐｒｅｓｓｕｒｅ Ａｄｄｉｔｉｖｅｓ ｏｎ ｔｈｅ Ｓｕｒｆａｃｅ

Ｒｏｕｇｈｎｅｓｓ ｏｆ ＧＣｒ１５ Ｂｅａｒｉｎｇ Ｓｔｅｅｌ ｉｎ Ｕｌｔｒａ

Ｈｉｇｈ Ｓｐｅｅｄ Ｇｒｉｎｄｉｎｇ

ＬＩＵ Ｘｉａｏｃｈｕ　 ＺＨＡＯ Ｚｈｕａｎ　 ＳＨＡＮ Ｓｈｉｙｉｎ　

……………………………

……

ＺＨＡＮＧ Ｃｈａｏ　 ＺＨＯＵ Ｗｅｎｂｏ　 ＧＯＮＧ Ｗｅｉｗｅｉ （２２）

Ｅｆｆｅｃｔ ｏｆ Ｈｅａｔ Ｔｒｅａｔｍｅｎｔ Ｍｅｔｈｏｄ ｏｎ Ｄｒｙ Ｆｒｉｃｔｉｏｎ ａｎｄ Ｗｅａｒ

Ｐｒｏｐｅｒｔｉｅｓ ｏｆ ＧＣｒ１５ Ｓｔｅｅｌ Ａｇａｉｎｓｔ Ｓｉ３Ｎ４

ＬＩ Ｑｉｎｇｚｈｏｎｇ　 ＺＨＵ Ｑｉａｎｇ　

…………

………………………

ＬＩ Ｄｏｎｇｊｕ　 ＧＡＯ Ｙｕａｎｋｕｉ （２６）

Ｒｅｓｅａｒｃｈ ｏｎ Ｌｅａｆ Ｄｅｆｏｒｍａｔｉｏｎ ａｎｄ Ｓｅａｌｉｎｇ Ｐｅｒｆｏｒｍａｎｃｅ ｏｆ

Ｌｅａｆ Ｓｅａｌ

ＷＡＮＧ Ｂｏｗｅｎ　 ＷＡＮＧ Ｚｈｉｌｉ　 ＬＩＵ Ｌｉｋｕｎ （３０）

…………………………………………

…

Ｎｕｍｅｒｉｃａｌ Ｓｏｌｖｉｎｇ Ｍｅｔｈｏｄ ｏｆ Ｍｉｘｅｄ Ｌｕｂｒｉｃａｔｉｏｎ ｉｎ Ｐｏｉｎｔ

Ｃｏｎｔａｃｔ ＬＵＯ Ｊｉａｎ　 ＺＨＡＯ Ｓａｎｘｉｎｇ （３５）…………

Ｅｆｆｅｃｔ ｏｆ Ｃａｇｅ Ｐｏｃｋｅｔ Ｈｏｌｅ Ｓｈａｐｅ ｏｎ Ｓｔａｂｉｌｉｔｙ ｏｆ Ａｎｇｕｌａｒ

Ｃｏｎｔａｃｔ Ｂａｌｌ Ｂｅａｒｉｎｇ

ＺＨＡＮＧ Ｌｅｙｕ　 ＸＩＡＯ Ｓｈｕｈｏｎｇ　 ＬＩ Ｑｉ （４０）

………………………………

……

Ｔｈｅｒｍａｌ Ｅｌａｓｔｏｈｙｄｒｏｄｙｎａｍｉｃ Ｌｕｂｒｉｃａｔｉｏｎ ｏｆ Ｇｅａｒ Ｒａｃｋ

ｕｎｄｅｒ ｔｈｅ Ｅｆｆｅｃｔ ｏｆ Ｄｉｆｆｅｒｅｎｔ Ｒｏｕｇｈ Ｔｅｘｔｕｒｅ

ＸＵ Ｃａｉｈｏｎｇ　 ＷＡＮＧ Ｙｏｕｑｉａｎｇ　

……

…………………

ＺＨＡＮＧ Ｔｏｎｇｇａｎｇ　 ＷＡＮＧ Ｌｉｍｅｉ （４７）



Ｓｔａｔｉｃ Ｃｈａｒａｃｔｅｒｉｓｔｉｃｓ ｏｆ Ｊｏｕｒｎａｌ Ｂｅａｒｉｎｇｓ ｕｎｄｅｒ Ｓｔａｒｖｅｄ
Ｌｕｂｒｉｃａｔｉｏｎ

ＷＡＮＧ Ｊｕｎｓｈｉ　 ＫＡＮＧ Ｙａｎｇ　 ＱＩＮ Ｃｈａｏ
………………………………………

…………
　 ＺＨＡＮＧ Ｈａｏ　 ＺＨＥＮ Ｄｏｎｇ　 ＳＨＩ Ｚｈａｎｑｕｎ （５３）

Ｉｎｆｌｕｅｎｃｅ ｏｆ Ｇｒａｄｉｅｎｔ Ｃｏｍｐｏｓｉｔｅ Ｓｔｒｕｃｔｕｒｅ ｏｎ Ｍｅｃｈａｎｉｃａｌ
Ｐｒｏｐｅｒｔｉｅｓ ｏｆ Ｒａｉｌｗａｙ Ｗｈｅｅｌ

ＺＨＡＮＧ Ｚｈｅｎｇｋｅ　 ＣＨＥＮＧ Ｘｉｙｕｎ （５９）
………………………

…………
Ｅｘｐｅｒｉｍｅｎｔａｌ Ｓｔｕｄｙ ｏｎ Ｚｅｒｏ⁃ｅｎｔｒａｉｎｍｅｎｔ Ｅｌａｓｔｏｈｙｄｒｏｄｙ⁃

ｎａｍｉｃ Ｌｕｂｒｉｃａｔｉｏｎ ｏｆ Ｒｏｌｌｅｒ Ｆｒｉｃｔｉｏｎ Ｐａｉｒｓ
ＳＨＡＮ Ｃｈｅｎｇｄｏｎｇ　 ＤＩＮＧ Ｊｉａｎｎｉｎｇ　 ＷＵ Ｃｈａｏｙａｎｇ　

………

ＢＡＩ Ｄｏｎｇｍｅｉ　 ＨＵＡ Ｔｏｎｇｓｈｕ （６５）
Ｅｆｆｅｃｔ ｏｆ Ｃａｖｉｔａｔｉｏｎ ｏｎ Ｊｏｕｒｎａｌ Ｓｌｉｄｉｎｇ Ｂｅａｒｉｎｇ Ｐｅｒｆｏｒｍ⁃

ａｎｃｅｓ
ＷＵ Ｃｈａｏ　 ＬＩ Ｍｅｎｇｍｅｎｇ　 ＭＡ Ｍｉｎｇｆｅｉ　

………………………………………………
…………

ＧＯＮＧ Ｘｉａｏｙｕｎ　 ＷＵ Ｙｕｎ　 ＹＩＮ Ｘｕｅｍｅｉ （６９）
Ｍｏｄｅｌｉｎｇ ａｎｄ Ｓｉｍｕｌａｔｉｏｎ ｏｆ Ｌｉｐ Ｓｅａｌｓ ｆｏｒ Ｒｅｖｏｌｖｉｎｇ Ａｘｉｓ

ＧＡＮ Ｙｉ　 ＬＩＵ Ｓｈｅｎｇ　 ＺＨＡＮＧ Ｊｉｎｆｅｎｇ （７３）……

Ａｐｐｌｉｃａｔｉｏｎ ａｎｄ Ｄｅｖｅｌｏｐｍｅｎｔ
Ｌｕｂｒｉｃａｔｉｎｇ Ｏｉｌ Ｍｏｉｓｔｕｒｅ Ｄｅｔｅｃｔｉｏｎ Ｂａｓｅｄ ｏｎ Ｉｎｆｒａｒｅｄ

Ｓｐｅｃｔｒｕｍ ａｎｄ Ｅｘｔｒｅｍｅ Ｌｅａｒｎｉｎｇ Ｍａｃｈｉｎｅ
ＱＵ Ｊｕｎ　 ＳＨＩ Ｌｉｎｇｆｅｉ　 ＷＡＮＧ Ｊｕｘｉａｎｇ （７９）

………
……

Ｐｒｅｐａｒａｔｉｏｎ ａｎｄ Ｔｒｉｂｏｌｏｇｉｃａｌ Ｐｅｒｆｏｒｍａｎｃｅ ｉｎ ＰＥＧ４００ ｏｆ
ｇ⁃Ｃ３Ｎ４ Ｎａｎｏｍａｔｅｒｉａｌ ＷＡＮＧ Ｒｕｉ　 ＭＩ Ｌｉｐｉｎｇ　…

ＺＨＡＮＧ Ｈｅｎｇ　 ＷＡＮＧ Ｌｉｂｏ （８３）
Ｅｘｐｅｒｉｍｅｎｔａｌ Ｉｎｖｅｓｔｉｇａｔｉｏｎ ｏｎ Ａｄａｐｔａｂｉｌｉｔｙ ｏｆ Ｌｕｎａｒ Ｓａｍ⁃

ｐｌｅｓ Ｖａｃｕｕｍ Ｓｅａｌｉｎｇ Ｓｔｒｕｃｔｕｒｅ
ＷＡＮＧ Ｃｈｕｎｙｏｎｇ　 ＬＩ Ｈａｏｌｉｎ　 ＳＵＮ Ｌｉａｎｇ　

……………………
……

ＪＩ Ｍｉｎｇ　 ＭＡ Ｃｏｎｇ　 ＷＡＮＧ Ｋｅｃｈｅｎｇ （８８）
Ｆｉｎｉｔｅ Ｅｌｅｍｅｎｔ Ａｎａｌｙｓｉｓ ｏｆ Ｓｅａｌ Ｓｔｒｕｃｔｕｒｅ ｏｆ Ｃａｂｌｅ Ｓｔｕｆｆｉｎｇ

Ｂｏｘｅｓ ＬＩＵ Ｂｏｙｕｎ　 ＣＨＥＮ Ｒｕｍｕ　………………
ＱＩＵ Ｊｉｎｓｈｕｉ　 ＲＥＮ Ｇｕａｎｇｌｕ （９２）

Ｓｔｒｕｃｔｕｒｅ Ｄｅｓｉｇｎ ａｎｄ Ｐｅｒｆｏｒｍａｎｃｅ Ａｎａｌｙｓｉｓ ｏｆ Ｍｏｔｏｒ Ｌｉｑ⁃

ｕｉｄ Ｆｉｌｍ Ｓｅａｌ ＺＨＡＮＧ Ｈｅ　 ＨＡＯ Ｍｕｍｉｎｇ　……

ＹＡＮＧ Ｗｅｎｊｉｎｇ　 ＸＵ Ｌｕｓｈｕａｉ （９６）

Ｔｅｃｈｎｉｃａｌ Ａｎａｌｙｓｉｓ
Ｒｅｓｅａｒｃｈ ｏｎ ａ Ｍｕｌｔｉ⁃ｆｕｎｃｔｉｏｎａｌ Ｇｅａｒ Ｂｏｘ Ｔｅｓｔｅｒ ｆｏｒ Ｃｈｕｒ⁃

ｎｉｎｇ Ｐｏｗｅｒ Ｌｏｓｓｅｓ ａｎｄ Ｉｔｓ Ｔｅｓｔ Ｍｅｔｈｏｄｓ

ＺＨＡＮＧ Ｐｅｉ　 ＷＡＮＧ Ｂｉｎ　 ＺＨＯＵ Ｙａｊｉｅ （１０２）

…………

…

Ｓｔｕｄｙ ｏｎ Ａｄｓｏｒｐｔｉｏｎ Ｂｅｈａｖｉｏｒ ｏｆ Ｅｎｇｉｎｅ Ｏｉｌｓ ｏｎ Ｓｔａｉｎｌｅｓｓ

Ｓｔｅｅｌ Ｓｕｒｆａｃｅ

ＺＨＡＮＧ Ｘｕｅｔａｏ　 ＬＩ Ｐｅｎｇ　 ＺＨＡＮＧ Ｄｏｎｇｈｅｎｇ　

………………………………………

…

ＷＡＮＧ Ｌｅｉ　 ＫＯＮＧ Ｌｉｎｇｊｉｅ （１０７）

Ｗｅａｒ Ｔｒｅｎｄ Ｆｏｒｅｃａｓｔｉｎｇ ｏｆ Ｇａｓ Ｔｕｒｂｉｎｅ Ｌｕｂｒｉｃａｔｉｎｇ

Ｓｙｓｔｅｍ

ＳＵＮ Ｊｉａｓｉ　 ＴＯＮＧ Ｗｅｎｗｅｉ　 ＬＡＮＧ Ｈｏｎｇ　

……………………………………………

………

ＬＩＵ Ｙｕｊｉａ　 ＨＥ Ｓｈａｎ （１１３）

Ｓｕｍｍａｒｙ ａｎｄ Ａｎａｌｙｓｉｓ
Ｓａｆｅ ａｎｄ Ｉｎｔｅｇｒｉｔｙ Ａｎａｌｙｓｉｓ ｆｏｒ ｔｈｅ Ｒｅｌｉａｂｉｌｉｔｙ Ｄｅｓｉｇｎ Ｃｏｎ⁃

ｔｒｏｌ Ｔｅｃｈｎｉｑｕｅｓ ｏｆ Ｒｕｂｂｅｒ ａｎｄ Ｐｌａｓｔｉｃ Ｓｅａｌｉｎｇ

ＴＡＮ Ｇｕｉｂｉｎ　 ＬＡＮ Ｚｈｉｃｈｅｎｇ　 ＯＵ Ｊｉｎｇ （１１９）

……

……

Ｅｎｔｅｒｐｒｉｓｅ Ｆｏｒｕｍ
Ｓｔｕｄｙ ｏｆ ａ Ｓｅｌｆ⁃ｒｅｐａｉｒｉｎｇ Ｌｕｂｒｉｃａｎｔ Ａｄｄｉｔｉｖｅ

ＺＥＮＧ Ｚｈｉｄｉｎｇ　 ＯＵ Ｂｏｍｉｎｇ　 ＹＵ Ｈｏｎｇｙａ　

…………

………

ＨＵＡＮＧ Ｗｅｉｃｏｎｇ　 ＹＩＮ Ｍｉｎ　 ＰＡＮ Ｌｕｊｕｎ　

ＨＵ Ｄａｙｕｅ　 ＬＩ Ｈａｎｃｈａｏ　 ＱＩＵ Ｚｈａｏｇｕｏ （１２６）

Ｓｔｕｄｙ ｏｆ ａｎ Ａｎｔｉｗｅａｒ Ｓｏｏｔ Ｄｉｓｐｅｒｓａｎｔ

ＧＵＯ Ｐｅｎｇ　 ＨＵＡＮＧ Ｑｉｎｇ　 ＪＩＮ Ｐｅｎｇ　

…………………

…………

ＺＨＡＯ Ｚｈｅｎｇｈｕａ　 ＸＵ Ｘｉａｏｈｏｎｇ （１３３）

Ｄｅｓｉｇｎ ｏｆ ａ Ｆａｓｔ Ａｃｑｕｉｒｅｍｅｎｔ Ｍｅｃｈａｎｉｓｍ ｏｆ Ｈｏｔ Ｓｔｅａｍ

Ｃｙｌｉｎｄｅｒ Ｏｉｌ ＹＡＮＧ Ｓｈｕｎｃｈｅｎｇ　…………………

ＷＡＮＧ Ｊｉａｎｂｉｎｇ　 ＨＵ Ｄｅｎｇｍｉｎｇ （１３６）

广告刊户索引
郑州奥特科技有限公司 ＲＦ１３０５２ 封面……………………
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摘要： 为进一步探索表面粗糙度对液膜密封影响， 基于质量守恒的 ＪＦＯ 空化模型， 建立粗糙表面直线槽液膜密封

物理模型， 采用有限体积法离散控制方程并用 Ｇａｕｓｓ⁃Ｓｅｉｄｅｌ 松弛迭代法求解， 分析表面粗糙度、 膜厚及操作工况特征

数对液膜密封空穴发生及承载能力的影响。 结果表明： 以空化面积比为判据， 液膜中空穴区域随膜厚增大而增大但承

载能力呈减小趋势， 且两者均随工况特征数的增大而增大； 在膜厚较小如低于 ５～ ６ μｍ 时， 较大表面粗糙度有助于促

生空穴和提升承载能力， 而在膜厚较大时， 其影响减弱甚至被忽略； 在较高工况特征数时， 较大表面粗糙度对承载能

力的提升影响明显， 而在较低工况特征数时， 较大表面粗糙度对空穴区域的增大影响明显。
关键词： 液膜密封； 空化； 承载能力； 表面粗糙度

中图分类号： ＴＨ１１７． ２　 文献标志码： Ａ　 文章编号： ０２５４－０１５０ （２０１７） ０６－００１－０６

􀤕
􀤕

􀤕
􀤕

􀤕
􀤕

􀤕
􀤕

􀤕

Ａｎａｌｙｓｉｓ ｏｆ Ｃａｖｉｔａｔｉｏｎ ａｎｄ Ｌｏａｄ⁃ｃａｒｒｙｉｎｇ Ｃａｐａｃｉｔｙ ｏｆ Ｌｉｑｕｉｄ Ｆｉｌｍ Ｓｅａｌｓ
ｗｉｔｈ Ｃｏｎｓｉｄｅｒａｔｉｏｎ ｏｆ Ｓｕｒｆａｃｅ Ｒｏｕｇｈｎｅｓｓ

ＬＩ Ｚｈｅｎｔａｏ　 ＨＡＯ Ｍｕｍｉｎｇ　 ＣＡＯ Ｈｅｎｇｃｈａｏ　 ＹＡＮＧ Ｗｅｎｊｉｎｇ　 ＷＡＮＧ Ｙｕｎｌｅｉ　 ＳＵＮ Ｘｉｎｈｕｉ
（Ｉｎｓｔｉｔｕｔｅ ｏｆ Ｓｅａｌｉｎｇ Ｔｅｃｈｎｏｌｏｇｙ，Ｃｈｉｎａ Ｕｎｉｖｅｒｓｉｔｙ ｏｆ Ｐｅｔｒｏｌｅｕｍ，Ｑｉｎｇｄａｏ Ｓｈａｎｄｏｎｇ ２６６５８０，Ｃｈｉｎａ）

Ａｂｓｔｒａｃｔ：Ｉｎ ｏｒｄｅｒ ｔｏ ｅｘｐｌｏｒｅ ｔｈｅ ｅｆｆｅｃｔｓ ｏｆ ｓｕｒｆａｃｅ ｒｏｕｇｈｎｅｓｓ ｏｎ ｔｈｅ ｌｉｑｕｉｄ ｆｉｌｍ ｓｅａｌｓ，ｂａｓｅｄ ｏｎ ｔｈｅ ｍａｓｓ⁃ｃｏｎｓｅｒｖａｔｉｖｅ
ＪＦＯ ｃａｖｉｔａｔｉｏｎ ｍｏｄｅｌ，ｔｈｅ ｐｈｙｓｉｃａｌ ｍｏｄｅｌ ｏｆ ｒａｄｉａｌ ｇｒｏｏｖｅ ｌｉｑｕｉｄ ｆｉｌｍ ｓｅａｌｓ ｗｉｔｈ ｓｕｒｆａｃｅ ｒｏｕｇｈｎｅｓｓ ｗａｓ ｅｓｔａｂｌｉｓｈｅｄ，ａｎｄ ｔｈｅ
ａｖｅｒａｇｅ ｆｌｏｗ Ｒｅｙｎｏｌｄｓ ｅｑｕａｔｉｏｎ ｗｉｔｈ ｃｏｎｓｉｄｅｒａｔｉｏｎ ｏｆ ｓｕｒｆａｃｅ ｒｏｕｇｈｎｅｓｓ ｗａｓ ｄｉｓｃｒｅｔｉｚｅｄ ｂｙ ｆｉｎｉｔｅ ｃｏｎｔｒｏｌ ｖｏｌｕｍｅ ｍｅｔｈｏｄ ａｎｄ
ｓｏｌｖｅｄ ｂｙ Ｇａｕｓｓ⁃Ｓｅｉｄｅｌ ｒｅｌａｘａｔｉｏｎ ｉｔｅｒａｔｉｏｎ ｍｅｔｈｏｄ．Ｅｆｆｅｃｔｓ ｏｆ ｓｕｒｆａｃｅ ｒｏｕｇｈｎｅｓｓ，ｆｉｌｍ ｔｈｉｃｋｎｅｓｓ ａｎｄ ｏｐｅｒａｔｉｏｎ ｃｈａｒａｃｔｅｒｉｓｔｉｃ
ｎｕｍｂｅｒ ｏｎ ｔｈｅ ｃａｖｉｔａｔｉｏｎ ｏｃｃｕｒｒｅｎｃｅ ａｎｄ ｌｏａｄ⁃ｃａｒｒｙｉｎｇ ｃａｐａｃｉｔｙ ｗｅｒｅ ａｎａｌｙｚｅｄ．Ｒｅｓｕｌｔｓ ｉｎｄｉｃａｔｅ ｔｈａｔ，ｂｙ ｔｈｅ ｃａｖｉｔａｔｉｏｎ ａｒｅａ
ｒａｔｅ ａｓ ｔｈｅ ｃｒｉｔｅｒｉｏｎ，ｃａｖｉｔａｔｉｏｎ ｚｏｎｅ ｂｅｃｏｍｅｓ ｌａｒｇｅｒ ｂｕｔ ｌｏａｄ⁃ｃａｒｒｙｉｎｇ ｃａｐａｃｉｔｙ ｂｅｃｏｍｅｓ ｓｍａｌｌｅｒ ａｓ ｔｈｅ ｉｎｃｒｅａｓｅ ｏｆ ｆｉｌｍ
ｔｈｉｃｋｎｅｓｓ，ａｎｄ ｂｏｔｈ ｏｆ ｔｈｅｍ ｂｅｃｏｍｅ ｌａｒｇｅｒ ｗｈｅｎ ｔｈｅ ｃｈａｒａｃｔｅｒｉｓｔｉｃ ｎｕｍｂｅｒ ｉｓ ｉｎｃｒｅａｓｅｄ．Ｌａｒｇｅｒ ｓｕｒｆａｃｅ ｒｏｕｇｈｎｅｓｓ ｃａｎ ｈｅｌｐ ｔｏ
ｉｍｐｒｏｖｅ ｔｈｅ ｃａｖｉｔａｔｉｏｎ ｚｏｎｅ ａｎｄ ｌｏａｄ⁃ｃａｒｒｙｉｎｇ ｃａｐａｃｉｔｙ ａｓ ｆｉｌｍ ｔｈｉｃｋｎｅｓｓ ｉｓ ｒｅｌａｔｉｖｅｌｙ ｓｍａｌｌｅｒ ａｓ ｂｅｌｏｗ ５～６ ｍｉｃｒｏｎｓ，ｂｕｔ ｔｈｅ
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　  液膜密封因密封端面上激光加工的微米级深的

槽如直线槽、 螺旋槽等的存在， 旋转时在密封摩擦副

间形成具有较高液膜刚度的流体膜， 使其在旋转环和

静止环之间可提供良好的动态追随性， 避免了密封面

间接触， 实现密封非接触式运转［１－４］。 但正是由于这

些激光加工的微造型或因加工精度、 压力变形或热变

形等导致的表面形貌， 液膜密封摩擦副间不可避免地

产生大量微观或宏观的液膜间隙发散区和收敛区。 当

发散区液膜压力低于润滑介质的饱和蒸汽压时， 局部

汽化形成空穴， 即液膜发生空化［５－６］。 研究表明， 液

膜密封空化不同于机械密封液膜汽化问题， 前者是一

种物理现象， 主要是因动压作用导致局部压力下降所

引起， 温度是次要因素； 而后者是一种热力学变化过

程， 主要指机械密封端面流体膜由液相转变为汽相，
是沸腾和闪蒸综合作用的结果， 主要取决于液膜温度

和压力分布［７－８］。 不论是空化还是汽化， 均对液膜密

封稳定运行具有重要的影响［９－１０］。
近年来， 国内外较多研究人员致力于对激光加工

微造型机械密封或类似结构的轴承中空化问题的研

究。 普遍认为， 密封性能的提升与液膜中空穴的形成

相关， 并且密封面沟槽或微造型在较小膜厚时能够有



效提高密封性能［１１］。 由于密封表面形貌如表面粗糙
度与液膜厚度具有相同的数量级， 有必要去讨论和分

析表面形貌对空化发生和密封性能的影响， 尤其是在

相对较小的液膜膜厚工况。
本文作者基于满足质量守恒的空化模型， 以不考

虑波度和锥度的粗糙表面直线槽液膜密封为研究对象

并建立相应物理模型， 以考虑粗糙度影响的平均流体

雷诺方程为控制方程， 分析表面粗糙度对液膜密封端

面空穴发生及流体动压性能参数如承载能力的影响，
为液膜密封表面形貌优化设计及工程应用提供参考。
１　 物理模型

粗糙表面直线槽液膜密封物理模型如图 １ 所示。
密封摩擦副由旋转环和静止环组成， 假设两密封环表

面均为粗糙表面， 如图 １ （ｂ） 所示。 选取由 １ 个槽

区、 左右 ２ 个半堰区和 １ 个坝区组成的区域定义为单

周期计算域， 如图 １ （ａ） 所示， 图中①和②为单周

期计算的周期边界。

图 １　 直线槽液膜密封几何结构和表面形貌
Ｆｉｇ １　 Ｇｅｏｍｅｔｒｙ ｓｔｒｕｃｔｕｒｅ （ａ） ａｎｄ ｓｕｒｆａｃｅ ｔｏｐｏｇｒａｐｈｙ （ｂ） ｏｆ

ｒａｄｉａｌ ｇｒｏｏｖｅ ｌｉｑｕｉｄ ｆｉｌｍ ｓｅａｌｓ

２　 控制方程及求解
２􀆰 １　 控制方程

假设液膜密封摩擦副间流体为不可压缩牛顿流体
且处于层流状态， 则等温状态下考虑粗糙度影响的平

均流量雷诺方程在极坐标下的形式为
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式中： Φｒ、 Φθ 和 Φｓ 分别表示径向压力流量因子、
周向压力流量因子和剪切流量因子。

当三者分别满足 Φｒ ＝ １􀆰 ０， Φθ ＝ １􀆰 ０， Φｓ ＝ ０ 时，
则式 （１） 简化为适用于光滑平面的雷诺方程［１２］。

当计算域内局部压力低于摩擦副间润滑液体在工

况温度下的饱和蒸汽压时， 液膜中会产生空穴。 空穴

区主要是由气相和液相组成的两相混合物， 压力设定

为空化压力， 即 ｐｃ； 而密度为气液两相混合物的平均

密度， 即 ρ。
目前， 用于液膜空化分析的模型主要为 Ｒｅｙｎｏｌｄｓ

模型和 ＪＦＯ 模型。 其中， ＪＦＯ 模型不仅描述了液膜开

始破裂位置边界 （与 Ｒｅｙｎｏｌｄｓ 模型相同），
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而且也给出了液膜再形成位置的边界条件，
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且该模型在数值求解过程中可实现自动跟踪动态

液膜， 能很好地满足质量守恒定律。 因此本文作者采

用满足质量守恒的 ＪＦＯ 空化模型。 为此， 引入通用变

量 ϕ 和空化数 Ｆ， 两参数满足：
全液膜区：
Ｆ＝ １， ϕ＝（ｐ－ｐｃ） ／ （ｐｏ－ｐｃ） （４）
空穴区：
Ｆ＝ ０， ϕ＝ ρ ／ ρｌｉｑ－１ （５）
且

Ｆ （ ｒ， θ） ＝ １， ϕ≥０
Ｆ （ ｒ， θ） ＝ ０， ϕ＜０{ （６）

将式 （４） 和式 （５） 代入式 （１） 进行量纲一化

处理， 得：
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１＋（１－Ｆ）ϕ( ) Ｈ[ ] （７）

式中， 量纲一化参量为

ｒ＝
ｒ
ｒ ｉ
， ｈ＝

ｈ
ｈ０

， ｈＴ ＝
ｈＴ

ｈ０
， σ＝ σ

ｈ０
， γ＝ ６μω

ｐｏ－ｐｃ

ｒ２ｉ
ｈ０

２，

Ｈ＝ ｈＴ＋σΦｓ

相应地， 初始边界条件和周期边界条件分别如式

（８） 和式 （９） 所示。
ϕ（ ｒ ｉ ／ ｒ ｉ， θ）＝ （ｐ ｉ－ｐｃ） ／ （ｐｏ－ｐｃ）， ϕ（ ｒｏ ／ ｒ ｉ， θ） ＝ １

（８）

ϕ （ ｒ， θ＋２π ／ ＮＧ） ＝ ϕ （ ｒ， θ） （９）
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２􀆰 ２　 膜厚方程

为方便分析， 假设旋转环和静止环具有相同的表

面粗糙度， 且表面粗糙度均满足具有各向同性的高斯

概率分布。 在不考虑表面粗糙度时， 密封摩擦副非槽

区 （即堰区和坝区） 对应的两光滑平面间名义膜厚

为 ｈ ＝ ｈ０， 而槽区名义膜厚为 ｈ ＝ （ ｈ０ ＋ ｈｇ ）， 如图

１ （ｂ）所示。 考虑表面粗糙度后， 则由其决定的随机

膜厚 ｈＴ 为

ｈＴ ｒ， θ( ) ＝ ｈ
２ｈ０

１＋ｅｒｆ
ｈ
２σ

æ

è
ç

ö

ø
÷

é

ë
ê
ê

ù

û
ú
ú
＋ σ

２π ｈ０

ｅ－ｈ２ ／ （２σ２） （１０）

式中： σ 为两表面粗糙度的综合均方根偏差， 其与粗

糙度算数平均 Ｒａ 满足关系式［１３］。

σ＝ πＲａ （１１）
２􀆰 ３　 方程离散化及求解

图 ２ 所示为单周期计算域局部网格， 图中剖面线

为以节点 Ｐ 为中心的控制体积。 为获得迭代代数方

程， 采用有限体积法对控制方程式 （７） 进行离散。
积分式为

∫ｅ
ｗ
∫ｎ
ｓ

１

ｒ

∂

∂ｒ
［Φｒｒ ｈ

３ ∂（Ｆϕ）

∂ｒ
］ ｒｄｒｄθ ＋ ∫ｅ

ｗ
∫ｎ
ｓ

１

ｒ

∂
∂θ

［Φθ·

ｈ３

ｒ

∂（Ｆϕ）
∂θ

］ ｒｄｒｄθ ＝ ∫ｅ
ｗ
∫ｎ
ｓ
γ

∂
∂θ

［（１ ＋ （１ － Ｆ）ϕ）Ｈ］ ｒｄｒｄθ

（１２）

图 ２　 极坐标下控制体积示意图

Ｆｉｇ ２　 Ｃｏｎｔｒｏｌ ｖｏｌｕｍｅ ｉｎ ｐｏｌａｒ ｃｏｏｒｄｉｎａｔｅｓ

采用 ＰＡＴＡＮＫＡＲ［１４］ 提出的离散格式对式 （１２）
进行积分并整理， 得到中心节点 Ｐ 处 ϕ 值的代数方

程表达式为

ＡＦＰ·ϕＰ ＝Φｒ（ＡＦＮ·ϕＮ＋ＡＦＳ·ϕＳ）＋Φθ（ＡＦＥ·
ϕＥ＋ＡＦＷ·ϕＷ）＋ＳＰ （１３）

式中： ＡＦＮ ＝
ＫｎΔθ

Δｒ
· ＦＮ， ＡＦＳ ＝

ＫｓΔθ

Δｒ
· ＦＳ， ＡＦＥ ＝

ＫｅΔｒ

ｒ２ＰΔθ
· ＦＥ， ＡＦＷ ＝

ＫｗΔｒ

ｒ２ＰΔθ
· ＦＷ ＋

γ ｒＰΔｒ Ｈｗ １－ＦＷ( )

Φθ
，

ＡＦＰ ＝ Φｒ

ＫｎΔθ

Δｒ
＋Φｒ

ＫｓΔθ

Δｒ
＋Φθ

ＫｅΔｒ

ｒ２ＰΔθ
＋Φθ

ＫｗΔｒ

ｒ２ＰΔθ

æ

è
çç

ö

ø
÷÷ ·ＦＰ＋

γ ｒＰΔｒ Ｈｅ １－ＦＰ( ) ， ＳＰ ＝ γ ｒＰΔｒ Ｈｗ－Ｈｅ( ) ， ＫＰ ＝ ｒ ｈ３( ) Ｐ，

ＫＮ ＝ ｒ ｈ３( ) Ｎ

ＫＳ ＝ ｒ ｈ３( ) Ｓ， ＫＥ ＝ ｒ ｈ３( ) Ｅ， ＫＷ ＝ ｒ ｈ３( ) Ｗ Ｈｅ ＝

ＨＥ＋ＨＰ( ) ／ ２， Ｈｗ ＝ ＨＷ＋ＨＰ( ) ／ ２
Ｋｎ ＝ １ ／ （０．５ ／ ＫＮ ＋ ０．５ ／ ＫＰ ），Ｋｓ ＝ １ ／ （０． ５ ／ ＫＳ ＋ ０． ５ ／

ＫＰ），Ｋｅ ＝ １ ／ （０．５ ／ ＫＥ ＋０．５ ／ ＫＰ），Ｋｗ ＝ １ ／ （０．５ ／ ＫＷ ＋ ０．５ ／
ＫＰ）

采用 Ｇａｕｓｓ⁃Ｓｅｉｄｅｌ 松弛迭代方法对式 （１３） 进行

求解［１５］， 迭代收敛准则为

∑
ｉｍａｘ

ｉ＝ １
∑
ｊｍａｘ

ｊ＝ １

ϕｎ＋１－ϕｎ

ϕｎ＋１

＜１０－５ （１４）

式中： ｎ＋１、 ｎ 分别表示表示本次和上一次迭代值。
迭代收敛后， 可获得计算域内通用变量 ϕ 和空

化数 Ｆ 的分布， 进而可求解整个计算域内液膜压力 ｐ
分布及承载能力大小。

（１） 密封端面流体膜压力分布

在全液膜区：
ｐ＝（ｐｏ－ｐｃ）·ϕ＋ｐｃ （１５）
在空穴区：
ｐ＝ ｐｃ （１６）
（２） 空化面积比

空化面积比定义为液膜中空穴面积与整个计算域

面积的比值， 可用于表征液膜中空化发生概率大小，
具体定义为

δｃａｖ ＝∑
ｉｍａｘ

ｉ＝ １
∑
ｊｍａｘ

ｊ＝ １
Ｆ ／ （ ｉｍａｘ·ｊｍａｘ） （１７）

式中： Ｆ＜１。
（３） 承载能力

获得整个计算域压力分布后积分， 并将式 （４）
及式 （７） 中的量纲一化量代入积分式后， 可得到液

膜密封承载能力表达式：

Ｗ ＝ Ｍ·∬
Ω

（Ｆϕ ＋
ｐｃ

ｐｏ － ｐｃ

） ｒｄｒｄθ （１８）

式中： Ｍ＝ＮＧ（ｐｏ－ｐｃ） ｒ ｉ
２。

３　 计算结果与分析

图 １ 所示的物理模型几何结构参数与操作工况参

数如表 １ 所述。 根据式 （７）， 操作工况特征数 γ 表示

量纲一化操作工况参数， 与润滑介质的黏度 μ、 旋转

角速度 ω 及密封面内外压差成比例。 参照文献［１３］，
数值模拟时密封端面液膜具有流体动压效应， 需满足

膜厚比 ｈ０ ／ σ＞３。 在接下来计算结果分析过程中采用

粗糙度算数平均 Ｒａ 表示表面粗糙度且变化范围为
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０􀆰 １～１􀆰 ０ μｍ。 当 Ｒａ＝ ０， 表示密封表面为光滑平面。

表 １　 物理模型几何参数和工况参数

Ｔａｂｌｅ １　 Ｇｅｏｍｅｔｒｉｃａｌ ｐａｒａｍｅｔｅｒｓ ａｎｄ ｏｐｅｒａｔｉｏｎａｌ ｐａｒａｍｅｔｅｒｓ
ｏｆ ｔｈｅ ｐｈｙｓｉｃａｌ ｍｏｄｅｌ

物理量 数值

密封面内半径 ｒｉ ／ ｍｍ ５２．５

密封面外半径 ｒｏ ／ ｍｍ ６２．５

直线槽半径 ｒｇ ／ ｍｍ ５９×１０－３

槽深 ｈｇ ／ μｍ ８

槽数 ＮＧ ８

名义膜厚 ｈ０ ／ μｍ ３～８

润滑介质黏度 μ ／ （Ｐａ·ｓ） ０．００１

润滑介质密度 ρｃ ／ （ｋｇ·ｍ－３） ９９７

操作工况特征数 γ ５００～５ ０００

粗糙度算数平均 Ｒａ ／ μｍ ０～１．０

密封面内压 ｐ ｉ ／ ＭＰａ ０．２

密封面外压 ｐｏ ／ ＭＰａ ０．１

空化压力 ｐｃ ／ ＭＰａ ０

图 ３ 所示为单周期计算内的液膜压力分布图。 可

知， 密封端面液膜压力峰值形成于膜厚收敛区， 而空

穴位于膜厚发散区。 在空穴区， 压力保持不变且等于

空穴压力 ｐｃ。

图 ３　 液膜压力分布

Ｆｉｇ ３　 Ｄｉｓｔｒｉｂｕｔｉｏｎ ｏｆ ｔｈｅ ｌｉｑｕｉｄ ｆｉｌｍ ｐｒｅｓｓｕｒｅ

图 ４ 所示为单周期计算内空穴区示意图， 其中计

算域沿周向和径向网格划分为 ８０×６０。 可知， 液膜开

始破裂位置位于槽区和堰区的边界处， 而空穴沿周向

向另一侧槽区和堰区边界逐渐形成液膜且液膜再形成

位置位于沟槽内。 相对于内半径， 空穴区沿外径方向

逐渐向直线槽根处扩展， 且由于槽区和坝区周向边界

的阻拦， 空穴区同时沿周向向高压侧扩展。

图 ４　 液膜中空穴分布 （网格数为 ８０×６０ 且空白为空穴区）
Ｆｉｇ ４　 Ｄｉｓｔｒｉｂｕｔｉｏｎ ｏｆ ｃａｖｉｔａｔｉｏｎ ｉｎ ｔｈｅ ｌｉｑｕｉｄ ｆｉｌｍ （ｔｈｅ ｇｒｉｄ

ｎｕｍｂｅｒｓ ａｒｅ ８０×６０ ａｎｄ ｔｈｅ ｂｌａｎｋ ｉｓ ｃａｖｉｔａｔｉｏｎ）

３􀆰 １　 对空穴发生的影响

图 ５ 示出了在密封表面分别为粗糙表面和光滑平

面时， 膜厚对空穴发生的影响， 且无量纲特征数 γ ＝
１ ０００。 当密封表面为光滑平面即 Ｒａ ＝ ０ 时， 空化面

积比随着膜厚由 ３ μｍ 增加至 ８ μｍ 时呈类似上升抛

物线变化趋势。 这主要是因为随着膜厚的增加， 密封

摩擦副间液膜流体动压效应减弱致使在发散区更多局

部压力低于空化压力， 随之空穴区域增大。 当密封表

面为粗糙表面时， 不同表面粗糙度时计算的空化面积

比随膜厚变化规律与光滑平面时相类似。 为便于分

析， 定义同膜厚时粗糙表面和光滑平面分别对应空化

面积比的差值。 该差值随着膜厚增加逐渐变小； 但随

着表面粗糙度的增大而增大， 尤其是在相对较小膜厚

如 ｈ０＜５～６ μｍ 时， 差值更加明显。 而且， 在较小粗

糙度如 Ｒａ＜０􀆰 ４ μｍ 时， 空化面积比数值几乎与光滑

平面相应结果很相近。

图 ５　 膜厚对空穴发生的影响 （γ＝ １ ０００）
Ｆｉｇ ５　 Ｅｆｆｅｃｔｓ ｏｆ ｆｉｌｍ ｔｈｉｃｋｎｅｓｓ ｏｎ ｃａｖｉｔａｔｉｏｎ ｏｃｃｕｒｒｅｎｃｅ

（γ＝ １ ０００）

图 ６ 示出了在密封表面分别为粗糙表面和光滑平

面时， 空穴发生随量纲一化特征数 γ 的变化规律， 且
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膜厚 ｈ０ ＝ ４ μｍ。 不论密封表面为粗糙表面还是光滑

平面， 随着特征数由 ５００ 增加至 ５ ０００， 空化面积比

呈现增加趋势。 这主要是因为量纲一化特征数的增加

使液膜流体动压效应增强； 相应地， 在液膜破裂位置

“负压” 形成能力亦增强。 由图可知， 在密封表面粗

糙度数值上存在转折点， 当 Ｒａ＜０􀆰 ２ μｍ 时， 表面粗

糙度影响可忽略； 当 Ｒａ＞０􀆰 ２ μｍ 后， 随着表面粗糙

度的增加， 空化面积比呈现近似线性缓慢增加趋势；
对应于特征数 ５００、 １ ０００、 ２ ５００、 ５０ ０００， 空化面积

比随表面粗糙度由 ０􀆰 ２ μｍ 增加至 １􀆰 ０ μｍ 时的增长

率分别为 ６０％、 ２９􀆰 ４％、 １５􀆰 ４％、 ９􀆰 １％。 这意味着

虽然较高特征数可促进空化发生， 但是该工况时表面

粗糙度对空穴区域增长影响较小； 相反地， 较低特征

数抑制了空化发生， 但是较大的表面粗糙度对空穴区

域增长影响明显。

图 ６　 特征数 γ 对空穴发生的影响 （ｈ０ ＝ ４ μｍ）
Ｆｉｇ ６　 Ｅｆｆｅｃｔｓ ｏｆ ｃｈａｒａｃｔｅｒｉｓｔｉｃ ｎｕｍｂｅｒ ｏｎ ｃａｖｉｔａｔｉｏｎ

ｏｃｃｕｒｒｅｎｃｅ （ｈ０ ＝ ４ μｍ）

３􀆰 ２　 对承载能力的影响

图 ７ 示出了膜厚取值为 ３ ～ ８ μｍ、 特征数 γ ＝
１ ０００、 密封表面分别为粗糙表面和光滑平面时， 膜

厚对液膜密封承载能力的影响。 可知， 随着膜厚增

加， 粗糙表面和光滑平面 ２ 种工况下的液膜承载能力

均呈现下降变化规律； 但是密封表面粗糙度 Ｒａ＜０􀆰 ４
μｍ 时， 液膜承载能力变化趋势几乎与密封表面为光

滑平面时相同。 当表面粗糙度 Ｒａ＞０􀆰 ４ μｍ 时， 粗糙

表面和光滑平面对应液膜承载能力差值在较小膜厚如

ｈ０＜５ μｍ 时相差较大， 且随着膜厚的增加， 该差值越

来越小甚至趋向于 ０。 该规律表明较小膜厚时， 较大

粗糙度可显著提升液膜承载能力， 而当膜厚大于一定

值如 ｈ０ ＞８ μｍ 后， 表面粗糙度的影响较弱以至于可

被忽略不计； 同时， 意味着式 （１） 中的压力流量因

子趋向于 １ 而剪切流量因子趋向于 ０。

图 ７　 膜厚对承载能力的影响 （γ＝ １ ０００）
Ｆｉｇ ７　 Ｅｆｆｅｃｔｓ ｏｆ ｆｉｌｍ ｔｈｉｃｋｎｅｓｓ ｏｎ ｌｏａｄ⁃ｃａｒｒｙｉｎｇ ｃａｐａｃｉｔｙ

（γ＝ １ ０００）

图 ８ 示出了膜厚 ｈ０ ＝ ４ μｍ 时， 液膜承载能力随

特征数的变化规律。 可知， 随着特征数增大， 液膜承

载能力相应增加。 相对于光滑平面， 当表面粗糙度

Ｒａ≤０􀆰 ２ μｍ 时， 不同特征数时的液膜承载能力几乎

无变化； 随着表面粗糙度的增加， 液膜承载能力逐渐

增大。 当表面粗糙度由 ０􀆰 ２ μｍ 增加至 １􀆰 ０ μｍ 时，
特征数 γ 为 ５００、 １ ０００、 ２ ５００、 ５ ０００ 时的承载能力

增加幅度分别为 ４􀆰 ４％、 ７􀆰 ５％、 １１􀆰 ５％、 １４􀆰 ４％。 这

意味着在相同密封表面粗糙度时， 较高的特征数可提

升承载能力； 而在相同特征数时， 较大表面粗糙度亦

可提升承载能力。

图 ８　 特征数对承载能力的影响 （ｈ０ ＝ ４ μｍ）
Ｆｉｇ ８　 Ｅｆｆｅｃｔｓ ｏｆ ｃｈａｒａｃｔｅｒｉｓｔｉｃ ｎｕｍｂｅｒ ｏｎ ｌｏａｄ⁃ｃａｒｒｙｉｎｇ

ｃａｐａｃｉｔｙ （ｈ０ ＝ ４ μｍ）

４　 结论

（１） 以空化面积比为判据， 在相对较小膜厚时

虽空化面积比较小， 但相对于光滑平面， 较大表面粗

糙度有助于增大空穴区域； 随着膜厚的增大， 空化面

积比增大， 意味着较大膜厚利于促生空穴； 但是表面
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粗糙度的影响减弱甚至被忽略。
（２） 较大量纲一化特征数虽可促生空穴， 但相

对于光滑平面， 该工况时表面粗糙度对空穴区域增长

影响较小； 相反地， 较小特征数虽抑制了空穴发生，
但是较大的表面粗糙度对空穴区域增长影响明显。

（３） 液膜承载能力随着膜厚的增大而逐渐减小，
而随特征量的增大而增大。 相对于光滑平面， 当膜厚

较小时， 较大粗糙度可显著提升液膜承载能力； 而当

膜厚达到一定值后， 表面粗糙度的影响较弱以至于可

被忽略不计。 在特征数相同时， 较大表面粗糙度亦可

在一定程度上提升承载能力。
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功能 ＭＯＦ 薄膜材料研究获系列进展
中国科学院福建物质结构研究所结构化学国家重点实验室成功合成了负载超小碳纳米点阵的光学 ＭＯＦ 薄膜材料。 碳纳

米点 （ＣＤｓ） 由于其高化学稳定性、 低毒性、 良好的生物兼容性和优异的光物理性能， 在催化、 荧光、 传感和生物成像等方

面都有着广泛的应用前景。 该实验室创新性地利用了 ＭＯＦ 材料和葡萄糖分子在碳化温度上的显著差异， 去实现碳纳米点与

ＭＯＦ 材料的复合。 一般 ＭＯＦ 材料的碳化温度需超过 ５００ ℃， 而葡萄糖分子的碳化温度却在 ２００ ℃左右。 因此， 负载葡萄糖

分子的 ＭＯＦ 材料在 ２００ ℃下保持骨架结构不变， 但是葡萄糖被碳化行为限制在 ＭＯＦ 孔中的碳纳米点， 从而获得分散均一的

ＣＤｓ＠ ＭＯＦ 复合材料。 碳纳米点的尺寸可以通过选择拥有不同孔结构的 ＭＯＦｓ 去调控。 制备的碳纳米点负载型 ＭＯＦ 薄膜不

仅具有良好的形貌和光学透明度， 而且表现出波段可调的光致发光效应和光限幅效应。 该研究工作实现了超小碳纳米点阵在

ＭＯＦ 模板中的可控合成， 并发展了新型 ＣＤｓ＠ ＭＯＦ 复合光限幅材料。
据了解， 功能复合薄膜材料的高效、 经济制备是当前新型薄膜材料研发的难题之一， 尤其是光功能复合薄膜的制备和应

用还需要大力发展。
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考虑棘轮效应的高速轮轨粗糙表面法向接触刚度研究∗
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摘要： 轮轨接触表面状态直接影响轮轨接触刚度， 而高速列车轮轨滚动接触过程中， 轮轨表层材料产生弹塑性变

形， 且轮轨接触表面在循环接触载荷作用下， 轮轨表层材料塑性变形累积产生棘轮效应， 因此， 研究高速轮轨法向接

触刚度时要考虑棘轮效应。 基于 Ｗｅｉｅｒｓｔｒａｓｓ⁃Ｍａｎｄｅｌｂｒｏｔ 函数分形理论建立高速轮轨滚动接触粗糙度数值模型， 考虑轮

轨滚动接触棘轮效应， 采用非线性有限元软件 ＡＢＡＱＵＳ 建立高速轮轨滚动接触微观有限元模型。 数值计算结果表明：
接触载荷作用下考虑轮轨弹塑性变形可更为准确分析高速轮轨法向接触刚度； 循环接触载荷作用下， 钢轨表层材料等

效塑性应变随接触载荷循环次数增加先增加后趋于稳定， 从而导致轮轨接触刚度也先下降然后趋于稳定； 在相同接触

载荷循环次数作用下， 法向载荷对高速轮轨接触刚度影响明显， 而摩擦因数对轮轨法向接触刚度影响较小。
关键词： 棘轮效应； 高速列车； 轮轨关系； 接触刚度； 分形理论
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Ｋｅｙｗｏｒｄｓ：ｒａｔｃｈｅｔ ｅｆｆｅｃｔ；ｈｉｇｈ⁃ｓｐｅｅｄ ｔｒａｉｎ；ｗｈｅｅｌ ／ ｒａｉｌ ｉｎｔｅｒａｃｔｉｏｎ；ｃｏｎｔａｃｔ ｓｔｉｆｆｎｅｓｓ；ｆｒａｃｔａｌ ｔｈｅｏｒｙ

　 在轮轨滚动接触分析中， Ｋａｌｋｅｒ 三维弹性体非赫 兹滚动接触理论得到广泛应用， 其中接触刚度定义为

法向接触载荷与接触位移之比［１］。 在此基础上， 国内

外学者对 Ｋａｌｋｅｒ 滚动接触理论进行了不断的修正和

完善， 以全面考虑轮轨接触几何、 不同轮轨接触类型

的影响［２］。 目前关于轮轨接触理论中接触刚度的研究
不多， 张书瑞等［３］考虑滚动接触物体的曲面性质， 利

用有限元法和数学规划理论推导了接触刚度计算公



式。 ＬＵＮＤＢＥＲＧ 等［４－５］研究了轮轨接触问题， 建立了

考虑接触体形状和表面粗糙度影响的弹性体滚动接触

振动模型， 指出轮轨接触刚度与轮轨表面粗糙度直接

相关， 接触刚度与接触表面粗糙度呈非线性关系。
ＬＩＵ 等［６］在研究深沟球轴承的滚动接触刚度时发现接

触面表面状态的变化导致接触刚度呈时变特性， 从而

直接影响轴承的振动特性。 而关于接触面粗糙度影响

法向接触刚度的研究比较多， 王南山等［７］基于 ＭＢ 接

触分形理论及其修正模型， 考虑弹塑性过渡变形机

制， 建立了粗糙表面法向接触刚度弹塑性分形模型，
研究发现弹塑性变形机制对法向接触影响明显。
ＺＨＡＯ 等［８］针对连接件结合面的接触刚度进行了深入

研究， 考虑粗糙表面弹塑性变形的影响建立修正的法

向接触刚度模型， 并通过试验验证发现计算精度大为

提高。 ＰＯＵＬＩＯＳ 和 ＫＬＩＴ［９］ 采用有限元方法建立两粗

糙平面接触模型， 基于弹塑性本构模型分析了接触面

内接触压力和接触变形的关系。 ＰＩＥＲＩＮＧＥＲ 等［１０］ 集

成轮轨粗糙度相关的非线性接触刚度建立了车轮 ／ 轨
道接触模型， 研究了轮轨接触法向和切向特性， 但其

接触刚度模型仅考虑了轮轨粗糙度表面的弹性变形。
而轮轨材料在滚动接触循环载荷作用下其接触表面经

历弹性变形、 塑性变形和棘轮效应多个阶段， 因此，
考虑轮轨材料的棘轮效应研究轮轨接触刚度的时变特

性对于准确计算高速轮轨接触问题来说十分必要。
１　 基于分形理论的高速轮轨接触面粗糙度数值模型

由于轮轨表面粗糙度的存在， 轮轨接触在微观上

是 “多点接触” ［１１］， 而这种多点接触具有不规则性和

复杂性， 分形理论是轮轨接触面粗糙度描述的最佳选

择［１２］。 分形粗糙表面的数值模拟方法有中点位移法、
逆傅里叶变换法和 Ｗｅｉｅｒｓｔｒａｓｓ⁃Ｍａｎｄｅｌｂｒｏｔ （Ｗ⁃Ｍ） 函

数法， 其中 Ｗ⁃Ｍ 函数具有连续性和自仿射性等分形

函数的数学特性， 可准确定义高速轮轨接触面粗糙度

特征。
Ｗ⁃Ｍ 数学方程为

ｚ（ｘ） ＝ ＧＤ－１∑
¥

ｎ ＝ ｎ１

ｃｏｓ（２πγｎｘ）
γ（２－Ｄ）ｎ （１）

式中： ｚ（ｘ） 表示微观下接触面轮轨高度； ｘ 为轮轨位

置坐标； Ｇ 表示特征尺度 （μｍ）； Ｄ 表示分形维数

（１＜Ｄ＜２）， Ｄ 越大， 表面越粗糙； γ 是粗糙面波长的

倒数， 表示表面轮廓的空间频率； ｎ 是频率指数； ｎ１

是函数初始项， 表示曲线结构的最低截止频率相对应

的序数， 一般满足如下关系：
γｎ１ ≈ １ ／ Ｌ （２）

其中， Ｌ 为取样长度。
由式 （１） 分形函数可知， 特征尺度 Ｇ 和分形维

数 Ｄ 决定了轮轨表面粗糙度。 一般来说， 由于随机

轮廓的高度部分服从正态分布， γ 取值为 １􀆰 ５ 较为合

适； 当采样区间取 １ ｍｍ 时， 钢轨粗糙的界面分形维

数 Ｄ 可取为 １􀆰 ６２２， 尺度系数 Ｇ 取值为 ６􀆰 ０１４ ４ ×１０－８

ｍ［１３］， 编制分形函数 ＭＡＴＬＡＢ 程序得到钢轨表面粗

糙度如图 １ 所示。 改变分形维数 Ｄ 可以得到不同粗

糙度的表面， 分形维数 Ｄ 越大， 表面越光滑。

图 １　 钢轨分形粗糙表面轮廓

Ｆｉｇ １　 Ｒａｉｌ ｆｒａｃｔａｌ ｒｏｕｇｈ ｓｕｒｆａｃｅ ｐｒｏｆｉｌｅ

２　 考虑棘轮效应的轮轨粗糙表面接触刚度

轮轨接触面其实质为 ２ 个粗糙表面相互接触， 也

就是粗糙表面上微凸体间的相互作用， 通常可简化为

一粗糙表面和一刚性表面相互接触［７］， 对于轮轨接触

来说， 可将车轮简化为刚体， 且在取样长度内， 轮轨

接触面可近似为两微小平面接触。 对于粗糙平面微凸

体来说， 在循环法向载荷作用下， 微凸体可能经历弹

性、 弹性安定、 塑性安定和棘轮效应 ４ 种材料响应，
如图 ２ 所示。

图 ２　 循环载荷作用下轮轨接触区的材料特性

Ｆｉｇ ２　 Ｍａｔｅｒｉａｌ ｃｈａｒａｃｔｅｒｉｓｔｉｃｓ ｏｆ ｗｈｅｅｌ ｒａｉｌ ｃｏｎｔａｃｔ ｚｏｎｅ ｕｎｄｅｒ
ｃｙｃｌｉｃ ｃｏｎｔａｃｔ ｌｏａｄ

对于弹塑性问题来说， 有限元分析中通常采用的

是增量型本构关系， 需重点确定材料屈服法则、 流动

法则和硬化规律。 非线性有限元软件 ＡＢＡＱＵＳ 集成

的循环载荷作用下金属塑性变形本构模型， 应力应变

的关系相对于线性模型更加准确， 最重要的是可以考

虑棘轮效应、 平均应力松弛和循环硬化。

８ 润滑与密封 第 ４２ 卷



此模型屈服面定义为

ｆ（σ － α） － σ０ ＝ ０ （２）
式中： ｆ （σ－α） 为等效 Ｍｉｓｅｓ 应力； σ 为应力张量；
α 为背应力； σ０ 为屈服面大小。

流动法则确定塑性应变增量方向， 定义为

ε·ｐｌ ＝ ∂ｆ（σ － α）
∂σ

ε
·

ｐｌ （３）

式中： ε·ｐｌ 是塑性应变率； ε
·

ｐｌ 是等效塑性应变率。
硬化准则表示材料塑性变形累积后的屈服条件，

即屈服面的变化规律， 可写成：

σ０ ＝ σ ０ ＋ Ｑ¥（１ － ｅ －ｂξｐｌ

）ｂ （４）
式中： σ ０ 是无塑性应变时的屈服面对应的等效应

力； ξ
·

ｐｌ 是塑性流动率； ξ
·

ｐｌ 是等效塑性应变率， Ｑ¥ 是屈

服面大小的最大变化量； ｂ 则为屈服面随应变变化的

速率。
轮轨表面材料在发生棘轮效应之后其总的应变仍

然定义为

ε· ＝ ε·ｅｌ ＋ ε·ｐｌ （５）
式中： ε· 为总的变形率； ε·ｅｌ 为弹性应变率。

接触刚度是抵抗接触变形的能力， 单个粗糙峰的

法向接触刚度可定义为法向力 Ｆｎ 与法向接触变形 εｎ

之比：

ｋｎ ＝
Ｆｎ

εｎ

（６）

接触面等效法向接触刚度可定义为接触表面各粗

糙峰法向接触刚度并联之和：
１
Ｋｎ

＝ １

∑
ｍ

ｉ ＝ １
ｋｎｉ

（７）

式中： ｍ 为接触面内粗糙峰数量； ｋｎｉ为粗糙峰对应的

法向接触刚度值。
３　 数值仿真计算

以取样长度内轮轨接触的简化模型为例， 采用

ＡＢＡＱＵＳ 软件建立如图 ３ 所示轮轨分形粗糙面接触二

维有限元模型， 车轮平面为离散刚体， 钢轨平面采用

ＣＡＸ４Ｉ 进行离散， 轮轨接触表面长度为 １ ０００ μｍ，
在表面粗糙峰处网格细化至 １ μｍ， 轮轨接触采用面－
面接触， 采用罚函数定义轮轨接触条件。 钢轨材料本

构关系选取反应金属材料循环载荷作用下棘轮效应的

Ｃｈａｂｏｃｈｅ 随动硬化模型， 材料在半循环试验中的应

力应变关系如图 ４ 所示， 弹性模量为 ２􀆰 ０５×１０５ ＭＰａ，
泊松比为 ０􀆰 ３。

图 ３　 轮轨分形粗糙表面接触有限元模型

Ｆｉｇ ３　 Ｆｉｎｉｔｅ ｅｌｅｍｅｎｔ ｍｏｄｅｌ ｏｆ ｗｈｅｅｌ ／ ｒａｉｌ ｆｒａｃｔａｌ ｒｏｕｇｈ
ｃｏｎｔａｃｔ ｓｕｒｆａｃｅ

图 ４　 钢轨材料本构关系曲线

Ｆｉｇ ４　 Ｃｏｎｓｔｉｔｕｔｉｖｅ ｒｅｌａｔｉｏｎ ｃｕｒｖｅ ｏｆ ｒａｉｌ ｍａｔｅｒｉａｌ

为准确施加微观状态下轮轨接触法向载荷并利用

有限元计算的收敛性， 车轮施加位移载荷 ６ μｍ， 钢

轨底面全约束。 在位移载荷的作用下， 钢轨表面材料

经历弹性变形阶段和弹塑性变形阶段。 图 ５ 所示为轮

轨表面材料接触刚度在弹塑性变形机制下的时变特

性， 在一个分析步时间内， 轮轨接触载荷线性增加至

６ μｍ， 轮轨表面材料经历弹性变形和弹塑性变形的

不同阶段。 在弹性变形阶段， 轮轨接触刚度呈线性变

化， 轮轨接触刚度跟载荷成正比； 在轮轨材料进入弹

塑性变形阶段， 轮轨接触刚度同样随载荷增加而增

加， 但是呈现明显的非线性特性且趋于稳定。 也就是

说， 考虑弹塑性变形的高速轮轨法向接触刚度更能反

应实际情况。

图 ５　 弹塑性变形机制下的轮轨接触刚度

Ｆｉｇ ５　 Ｗｈｅｅｌ ／ ｒａｉｌ ｃｏｎｔａｃｔ ｓｔｉｆｆｎｅｓｓ ｕｎｄｅｒ ｅｌａｓｔｏｐｌａｓｔｉｃ ｄｅｆｏｒｍａｔｉｏｎ
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在轮轨滚动接触循环载荷作用下， 轮轨表面材料

塑性变形累积产生棘轮效应， 图 ６ 所示为不同循环载

荷下钢轨材料等效塑性应变。 随着位移载荷循环次数

的增加， 钢轨表面材料等效塑性应变增加但增率减

小、 趋于稳定。

图 ６　 不同循环载荷下钢轨材料等效塑性应变

Ｆｉｇ ６　 Ｅｑｕｉｖａｌｅｎｔ ｐｌａｓｔｉｃ ｓｔｒａｉｎ ｏｆ ｒａｉｌ ｍａｔｅｒｉａｌ ｕｎｄｅｒ ｄｉｆｆｅｒｅｎｔ
ｃｙｃｌｉｃ ｃｏｎｔａｃｔ ｌｏａｄ

在 ６ μｍ 相同位移载荷作用下， 由于钢轨表面等

效塑性变形随着循环次数的增加而增加， 故轮轨接触

刚度随着循环次数的增加而减小， 但也逐渐趋于稳

定， 如图 ７ 所示， 这也符合理论分析结果。

图 ７　 接触载荷循环次数对轮轨法向接触刚度的影响

Ｆｉｇ ７　 Ｅｆｆｅｃｔ ｏｆｃｏｎｔａｃｔ ｌｏａｄ ｃｙｃｌｅｓ ｏｎ ｗｈｅｅｌ ／ ｒａｉｌ ｎｏｒｍａｌ
ｃｏｎｔａｃｔ ｓｔｉｆｆｎｅｓｓ

对于轮轨接触来说， 主要包含法向载荷和切向摩

擦的影响， 前述结论已经表明法向载荷对轮轨法向接

触刚度影响明显， 在考虑轮轨接触棘轮效应时， 在相

同循环接触载荷作用下， 随着法向载荷增加， 轮轨法

向接触刚度随之增加， 如图 ８ 所示。 图 ９ 所示为不同

摩擦因数条件下轮轨接触刚度的变化规律， 由于摩擦

因数主要影响轮轨接触切向特性， 在考虑轮轨滚动接

触棘轮效应特性的情况下， 摩擦因数对于轮轨法向接

触刚度影响甚微。

图 ８　 接触载荷循环 ３０ 次时不同位移载荷对接触刚度的影响

Ｆｉｇ ８　 Ｅｆｆｅｃｔ ｏｆ ｄｉｓｐｌａｃｅｍｅｎｔ ｌｏａｄ ｏｎ ｎｏｒｍａｌ ｃｏｎｔａｃｔ ｓｔｉｆｆｎｅｓｓ
ｕｎｄｅｒ ｔｈｅ ｃｏｎｔａｃｔ ｌｏａｄ ｃｙｃｌｅｓ ｏｆ ３０

图 ９　 接触载荷循环 ３０ 次、 位移载荷为 ６ μｍ 时不同摩擦因数

下轮轨法向接触刚度

Ｆｉｇ ９　 Ｖａｒｉａｔｉｏｎ ｏｆ ｗｈｅｅｌ ／ ｒａｉｌ ｎｏｒｍａｌ ｃｏｎｔａｃｔ ｓｔｉｆｆｎｅｓｓ ｕｎｄｅｒ ｔｈｅ
ｃｏｎｔａｃｔ ｌｏａｄ ｃｙｃｌｅｓ ｏｆ ３０ ａｎｄ ｄｉｓｐｌａｃｅｍｅｎｔ ｌｏａｄ ｏｆ ６ μｍ

４　 结论

（１） 接触载荷作用下轮轨表层材料发生弹塑性

变形， 弹性变形阶段轮轨接触刚度随载荷增加线性变

化， 弹塑性变形阶段轮轨接触刚度随载荷非线性增

加， 考虑弹塑性变形的高速轮轨接触刚度研究更为

准确。
（２） 循环接触载荷作用下， 轮轨接触塑性变形

累积产生棘轮效应， 钢轨表层材料等效塑性应变随接

触载荷循环次数增加先增加后趋于稳定， 从而导致在

相同位移载荷作用下， 轮轨接触刚度随循环次数增加

先下降后同样趋于稳定。
（３） 在相同接触载荷循环次数作用下， 法向载

荷对高速轮轨接触刚度影响明显， 而摩擦因数对于轮

轨法向接触刚度影响较小。
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摘要： 通过高温高压反应釜实验模拟发动机实际工况条件， 研究不同氧化温度对以聚 α－烯烃合成油为基础油、
２， ６－二叔丁基对甲酚和对， 对’ －二异辛基二苯胺为抗氧剂的某型航空润滑油理化性能的影响， 并根据润滑油高温氧

化后产物的结构组成， 分析 ＰＡＯ 航空润滑油的氧化衰变机制。 结果表明： 温度越高， 该型航空润滑油产生的小分子越

多， 黏度降低， 酸值增大； 抗氧剂的加入可以明显减缓油品黏度的衰减过程， 并抑制小分子异构烷烃和烯烃的生成；
在高温氧化衰变过程中， ＰＡＯ 基润滑油的高温氧化衰变经历了自由基反应历程。

关键词： 聚 α－烯烃； 航空润滑油； 热氧化安定性
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　 航空润滑油在飞机发动机运行过程中发挥润滑、
清洁和降温等作用， 润滑油品质的稳定性直接影响飞

机设备的正常运转和使用寿命［１－４］， 而热氧化安定性

是润滑油品质的关键指标之一［５－８］。 随着航空涡轮发

动机的广泛应用， 发动机结构更加复杂， 运行工况更

加严格， 发动机的涡轮转速不断提高， 涡轮前温度急

剧上升， 航空润滑油面临的工作环境也更加苛刻。 高

温、 高压、 高剪切等恶劣工作环境都对航空润滑油的

热氧化安定性提出了更高的要求。 润滑油一旦衰变失

效， 将严重危及飞机发动机的正常运转， 甚至造成机

毁人亡的重大事故。
某型航空发动机润滑油在工作过程中会出现不同

程度的颜色变深、 黏度增大、 沉积物增多等衰变现

象。 该型航空润滑油以聚 α－烯烃 （ＰＡＯ） 合成油为

基础油， ２， ６－二叔丁基对甲酚 （ＤＢＰＣ） 和 ｐ， ｐ’
－二异辛基二苯胺 （ＤＯＤＰＡ） 为抗氧剂， 再配合清净

分散剂、 摩擦缓和剂等其他添加剂调制而成， 一般正

常的使用温度在 ２００ ℃左右。 但是当发动机减速或关

闭时， 进入发动机的空气量骤然减少或停止， 此时轴

承主要或只能依靠润滑油冷却， 短时间内润滑油将处

于 ２５０～ ３００ ℃ 高温［９－１０］。 因此， 综合考虑高低温环

境的影响， 掌握该型航空润滑油的热氧化衰变规律，
可以为提高航空润滑油的热氧化安定性提供更可靠的

数据支持。
本文作者按照该型航空润滑油组成的配比关系，

以 ＰＡＯ 合成润滑油为基础油， 混合调配抗氧剂 ＤＢＰＣ
和 ＤＯＤＰＡ， 通过高温高压反应釜实验模拟发动机实

际工况条件， 探讨不同氧化温度对航空润滑油理化性

能的影响， 并利用多种现代分析手段， 根据润滑油高



温氧化前后产物的结构组成， 分析研究 ＰＡＯ 航空润

滑油的氧化衰变机制。
１　 实验部分
１􀆰 １　 实验仪器

６８９０ ／ ５９７３ 型气相色谱 ／ 质谱联用仪 （ＧＣ ／ ＭＳ），
美国 Ａｇｉｌｅｎｔ 公司生产； ＩＲ⁃５６０ 型傅里叶红外光谱仪，
美国 Ｎｉｃｏｌｅｔ ｍａｇｎａ 公司生产； ＤＭＹ⁃３０１Ａ 石油产品运
动黏度测定仪； 高温高压反应釜。
１􀆰 ２　 实验油样准备

第一组油样： 取 ５０ ｇ ＰＡＯ 基础油加入 ５００ ｍＬ 高
温高压反应釜中， 根据该型发动机使用现状， 设定加
热温度分别为 １７０、 ２００、 ２３０、 ２７０、 ３００ ℃， 每种温
度下保持反应 ２ ｈ， 搅拌转速为 ８００ ｒ ／ ｍｉｎ。 反应结束
后立即将反应釜放入冰水浴中冷却至室温， 取出油样
待用。 为方便描述， 将室温下的 ＰＡＯ 油样和 １７０、
２００、 ２３０、 ２７０、 ３００ ℃温度下反应的 ＰＡＯ 油样分别
标记为 Ｐ ２０、 Ｐ １７０、 Ｐ ２００、 Ｐ ２３０、 Ｐ ２７０、 Ｐ ３００。

第二组油样： 将 ５０ ｇ ＰＡＯ 基础油、 ０􀆰 ２５ ｇ ＤＢＰＣ
和 ０􀆰 ２５ ｇ ＤＯＤＰＡ 混合均匀， 按照相同的实验方法，
分别在 １７０、 ２００、 ２３０、 ２７０、 ３００ ℃ 下反应 ２ ｈ 后，
取出油样待用。 将经过高温反应的添加抗氧剂的
ＰＡＯ 油样分别标记为 Ｐ’２０、 Ｐ’１７０、 Ｐ’２００、 Ｐ’２３０、 Ｐ’２７０、
Ｐ’３００ 。
１􀆰 ３　 酸值和运动黏度测定

按照 ＧＢ ／ Ｔ ２６４－１９８３ （１９９１） 和 ＧＢ ／ Ｔ ２６５ 方法

标准， 分别测定不同温度下高温氧化后油样的酸值和
运动黏度。
１􀆰 ４　 ＦＴＩＲ 分析

采用 ＫＢｒ 压片法， 分辨率为 ４ ｃｍ－１， 对高温反应
后各组油样在 ４００～４ ０００ ｃｍ－１范围内进行扫描。
１􀆰 ５　 ＧＣ ／ ＭＳ 分析

１􀆰 ５􀆰 １　 检测条件

石英毛细柱 ＨＰ⁃５ＭＳ， 规格为 ３０ ｍ× ０􀆰 ２５ ｍｍ×
０􀆰 ２５ ｍｍ， Ｃｒｏｓｓｌｉｎｋｅｄ ０􀆰 ５％ ＰｈＭｅ Ｓｉｌｏｘａｎｅ， 流动相载
气为氦气， 流速为 １􀆰 ０ ｍＬ ／ ｍｉｎ， 分流比为 ２０ ∶ １， ＥＩ
源， 离子化电压为 ７０ ｅＶ， 离子源温度为 ２３０ ℃， 进
样口温度为 ２５０ ℃， 质量扫描范围为 ３３～５００ ａｍｕ。
１􀆰 ５􀆰 ２　 升温程序

设定初始温度 １２０ ℃， 以 １３ ℃ ／ ｍｉｎ 的速度升温
至 ２７４ ℃， 保留 ２ ｍｉｎ， 再以 ０􀆰 ５ ℃ ／ ｍｉｎ 的速度升温
至 ２８１ ℃， 保留 ２ ｍｉｎ， 最后以 １２ ℃ ／ ｍｉｎ 的速度升温
至 ３００ ℃， 保留 ２ ｍｉｎ。
１􀆰 ５􀆰 ３　 谱图解析方法

参考 ＰＢＭ 法和 ＮＩＳＴ ０５ａ 标准谱库检索鉴定化合
物， 根据置信度或相似度， 结合化合物的气相色谱出
峰时间、 分子离子峰等信息， 确定化合物结构。
２　 结果与讨论
２􀆰 １　 油样酸值和运动黏度的变化

表 １ 列出了经过不同温度氧化反应后油样的运动
黏度值和酸值。

表 １　 油样的运动黏度值 （４０ ℃ ） 和酸值
Ｔａｂｌｅ １　 Ａｃｉｄ ｖａｌｕｅ ａｎｄ ｋｉｎｅｍａｔｉｃ ｖｉｓｃｏｓｉｔｙ ａｔ ４０ ℃ ｏｆ ｔｈｅ ｏｉｌ ｓａｍｐｌｅｓ

油样
４０ ℃运动黏度

ν ／ （ｍｍ２· ｓ－１）
酸值（以 ＫＯＨ 计）
ｃ ／ （ｍｇ· ｇ－１）

油样
４０ ℃运动黏度

ν ／ （ｍｍ２· ｓ－１）
酸值（以 ＫＯＨ 计）
ｃ ／ （ｍｇ· ｇ－１）

Ｐ２０ １７．９４ ０．００９ Ｐ’２０ １８．３９ ０．００９
Ｐ１７０ １７．９７ ０．０８５ Ｐ’１７０ １８．８９ ０．０１６
Ｐ２００ １７．８８ ０．１３９ Ｐ’２００ １８．１１ ０．０８８
Ｐ２３０ １７．２３ ０．２２６ Ｐ’２３０ １７．７９ ０．１４０
Ｐ２７０ １４．３９ ０．４４３ Ｐ’２７０ １７．５６ ０．２２１
Ｐ３００ ８．２８ ０．４９８ Ｐ’３００ １２．４０ ０．４１１

　 　 从表 １ 中黏度测量结果可以看出， 混合抗氧剂的
ＰＡＯ 油样的黏度略大于 ＰＡＯ 基础油， 这可能是由于抗
氧剂溶解于润滑油中， 抗氧剂自身的位阻结构增大了
润滑油的流动阻力， 使其黏度增大。 随着反应温度的
升高， ＰＡＯ 基础油的黏度逐渐降低； 当热反应温度较
低 （＜２３０ ℃） 时， 运动黏度变化不大， 当温度升高至
２３０ ℃以上时， 黏度值急剧下降； 加入抗氧剂的 ＰＡＯ
油样的运动黏度虽然也随着温度的升高而降低， 但变
化趋势平缓； 当反应温度高于 ２７０ ℃时， 黏度值才产
生较大变化。 当反应温度从 １７０ ℃上升至 ３００ ℃时，
ＰＡＯ 基础油的黏度值由 １７􀆰 ９７ ｍｍ２ ／ ｓ 下降到 ８􀆰 ２８

ｍｍ２ ／ ｓ， 下降幅度为 ５３􀆰 ９％， 而加入抗氧剂的 ＰＡＯ 油
样的黏度值下降幅度为 ３４􀆰 ４％， 衰减幅度减小。 由此
可见， 加入抗氧剂后， ＰＡＯ 润滑油的氧化安定性增强，
抗氧剂可以有效抑制油品黏度的衰减。

从表 １ 中酸值测量结果可以看出， 随着高温氧化
温度的升高， ＰＡＯ 油样的酸值逐渐增大， 在相同反应
温度下， 含有抗氧剂油样的酸值略低于 ＰＡＯ 基础油，
且上升幅度较小。 在 ２３０ ℃时， ＰＡＯ 基础油的酸值为
０􀆰 ２２６ ｍｇ ／ ｇ （以 ＫＯＨ 计）， 与未经高温氧化的油样酸
值相比， 增大 ２０ 余倍， 而加入抗氧剂的 ＰＡＯ 油样的
酸值仅增长 １０ 余倍。 由此可见， 抗氧剂的加入有效阻
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止了油品在高温氧化过程中酸性物质的生成。
２􀆰 ２　 油样结构组成的变化

２􀆰 ２􀆰 １　 ＦＴＩＲ 分析

图 １ 为 ＰＡＯ 基础油和添加抗氧剂的 ＰＡＯ 油样经
过不同温度氧化后产物的红外光谱图。

图 １　 ＰＡＯ 基础油高温氧化后产物的红外光谱图

Ｆｉｇ １　 Ｉｎｆｒａｒｅｄ ｓｐｅｃｔｒａ ｏｆ ＰＡＯｓ ａｆｔｅｒ ｏｘｉｄａｔｉｏｎ ｔｅｓｔ ａｔ
ｄｉｆｆｅｒｅｎｔ ｔｅｍｐｅｒａｔｕｒｅ

从图 １ 中可以看出， 在 ２ ９７５ ～ ２ ８５０ ｃｍ－１处有非
常强的吸收峰， 说明有大量的－ＣＨ３和－ＣＨ２ －官能团；

７２１ ｃｍ－１附近有尖而强的吸收峰， 说明 ＰＡＯ 反应油样
中存在较多 ４ 个以上相连 －ＣＨ２ －的单元； ３ ６５０ ～
３ ４２９ ｃｍ－１和 ３ ４５０ ｃｍ－１附近宽吸收峰为－ＯＨ 和－ＮＨ
吸收峰， ２ ７３０、 １ ７４１ ｃｍ－１ 处的 Ｃ ＝ Ｏ 峰小而弱，
９６６、 ８８８ ｃｍ－１处也出现了 Ｃ ＝ Ｃ 的吸收峰。 在红外光
谱图中， －ＯＨ、 Ｃ ＝ Ｏ、 Ｃ ＝ Ｃ 等特征官能团的出现，
说明 ＰＡＯ 润滑油经过高温氧化后发生裂解衰变， 有
可能生成烯烃、 醇、 酸等产物， 但由于产物量较少，
无法定量说明抗氧剂对油样氧化衰变程度的影响。
２􀆰 ２􀆰 ２　 ＧＣ ／ ＭＳ 分析

图 ２ 和图 ３ 分别是 ＰＡＯ 基础油和加入抗氧剂的
ＰＡＯ 油样经过不同温度氧化后产物的总离子流色谱
图。 可以发现， 在保留时间 １７ ｍｉｎ 以后， 色谱图所
检测到的化合物均为一些多聚体， 因此重点研究前
１７ ｍｉｎ 的 ＧＣ ／ ＭＳ 色谱图。 该段时间内的产物主要是
分子量较小的正构烷烃、 异构烷烃和烯烃等， 各类化
合物的种类数和相对质量见表 ２。 比较图 ２、 ３ 所示 ２
组 ＰＡＯ 油样的总离子流色谱图发现， 随着反应温度
的升高， 小分子物质的分子离子峰逐渐增多， 峰面积
也逐渐增大， 这说明在高温氧化过程中， ＰＡＯ 油样
的氧化衰变程度逐渐加深， ＰＡＯ 长链分子断裂为烷
烃、 烯烃等短链分子； 加入抗氧剂后， ＰＡＯ 油样的
氧化衰变明显减弱， 抗氧剂不断消耗， 自身的分子离
子峰面积逐渐减小。

图 ２　 ＰＡＯ 基础油高温氧化后产物的总离子流色谱图

Ｆｉｇ ２　 Ｔｈｅ ｉｏｎ ｃｈｒｏｍａｔｏｇｒａｍ ｏｆ ＰＡＯｓ ａｆｔｅｒ ｏｘｉｄａｔｉｏｎ ｔｅｓｔ
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图 ３　 含有抗氧剂的 ＰＡＯ 油样高温氧化后产物的总离子流色谱图

Ｆｉｇ ３　 Ｔｈｅ ｉｏｎ ｃｈｒｏｍａｔｏｇｒａｍ ｏｆ ＰＡＯｓ ｃｏｎｔａｉｎｉｎｇ ａｎｔｉｏｘｉｄａｎｔｓ ａｆｔｅｒ ｏｘｉｄａｔｉｏｎ ｔｅｓｔ

表 ２　 ＰＡＯ 油样高温氧化衰变反应产物分布及相对含量
Ｔａｂｌｅ ２　 Ｄｉｓｔｒｉｂｕｔｉｏｎｓ ａｎｄ ｒｅｌａｔｉｖｅ ｃｏｎｔｅｎｔｓ ｏｆ ＰＡＯｓ ａｆｔｅｒ ｏｘｉｄａｔｉｏｎ ｔｅｓｔ

样品编号
正构烷烃

种类数 相对含量（％）
异构烷烃

种类数 相对含量（％）
烯烃

种类数 相对含量（％）
Ｐ１７０ ２ ０．０６７
Ｐ２００ ５ ０．３１６
Ｐ２３０ ７ ０．５５８
Ｐ２７０ １２ ２．６７５
Ｐ３００ ３５ ８．６０６

４ ０．３７０
４ ０．４９３
４ ０．６５８
１０ １．１１３
２５ ３．５３８

５ ０．２２４
５ ０．４８１
６ ０．６８４
２１ ３．８１７
４７ ９．９６８

ｐ’ １７０ ２ ０．０５３ ３ ０．２８１ ２ ０．１３２
ｐ’ ２００ ２ ０．２８２ ４ ０．３６０ ２ ０．３５９
ｐ’ ２３０ ３ ０．４９８ ４ ０．４５９ ５ ０．６６４
ｐ’ ２７０ １０ ２．６０７ ７ ０．９９８ １３ ３．０８５
ｐ’ ３００ ３４ ８．３６８ １８ ３．３１６ ４１ ９．３２４

　 　 从表 ２ 中数据可以看出， 在氧化衰变过程中，
ＰＡＯ 基础油在 １７０ ℃下的氧化产物中有 ２ 种正构烷
烃、 ４ 种异构烷烃和 ５ 种烯烃， 它们的相对含量分别
为 ０􀆰 ０６７％、 ０􀆰 ３７０％和 ０􀆰 ２２４％； 反应温度升至 ３００
℃时， 分子链结构受到严重破坏， 氧化产物中有 ３５
种正构烷烃、 ２５ 种异构烷烃和 ４７ 种烯烃， 它们的相
对含量分别为 ８􀆰 ６０６％、 ３􀆰 ５３８％和 ９􀆰 ９６８％。 温度升
高使 ＰＡＯ 油样裂解程度加深， 大量小分子物质的生
成增加了润滑油分子的流动性， 分子间作用力减弱，
分子间摩擦力减小， 使得 ＰＡＯ 油样的运动黏度降低。

含有抗氧剂的 ＰＡＯ 油样随着反应温度的升高也

会发生裂解反应， 但反应产物的种类和相对质量均小
于未添加抗氧剂的 ＰＡＯ 基础油， 特别是烯烃的种类
和相对质量减少程度较大。 ２３０ ℃时， ＰＡＯ 基础油的
氧化产物中有 ５ 种烯烃， 相对含量为 ０􀆰 ４８１％； 加入
抗氧剂后， ＰＡＯ 油样的氧化产物中有 ２ 种烯烃， 相
对含量为 ０􀆰 ３５９％， 降低幅度 ２５％。 由此可见， 抗氧
剂可以有效减缓 ＰＡＯ 润滑油的高温氧化裂解， 抑制
烯烃的生成。
２􀆰 ３　 航空润滑油热氧化衰变机制

ＰＡＯ 在高温作用下， 其可能的热裂解和热氧化
反应机制如图 ４ 和图 ５ 所示。
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图 ４　 ＰＡＯ 热裂解反应机制

Ｆｉｇ ４　 Ｐｙｒｏｌｙｓｉｓ ｍｅｃｈａｎｉｓｍ ｏｆ ＰＡＯ ｉｎ ｔｈｅ ｔｈｅｒｍａｌ ｃｏｎｄｉｔｉｏｎｓ

图 ５　 ＰＡＯ 热氧化反应机制

Ｆｉｇ ５　 Ｏｘｉｄａｔｉｖｅ ｍｅｃｈａｎｉｓｍ ｏｆ ＰＡＯ ｉｎ ｔｈｅｒｍａｌ ｃｏｎｄｉｔｉｏｎ

润滑油的氧化一般遵循自由基连锁反应过程， 包
括链引发、 链增长、 和链终止等。 在链引发阶段， 高
温、 热辐射以及金属器壁都催化自由基的产生， 引发
自由基链反应。 形成的化学反应活性较高的自由基特
别不稳定， 具有形成饱和电子对的倾向， 能与所接触
的其他分子的电子云发生相互作用， 促使许多稳定的
分子参与反应。 链增长过程即自由基与烃分子或空气
中的氧发生作用的过程。 由于自由基非常活泼， 因而
它是链反应的活化质点， 其发生化学反应的活化能一

般只有几千焦或几十千焦， 远小于饱和分子间反应的
活化能。 因此， 链增长过程能够不断地引入氧元素，
使烃分子结构发生变化。 链终止过程即为自由基的湮
灭过程。 在此过程中， 自由基之间或者与惰性分子之
间相互作用， 形成了化学活性很低的化合物， 致使自
由基失去反应活性， 从而终止了自由基链反应。
４　 结论

（１） 根据某型航空发动机润滑油的组分关系，
研究 ＰＡＯ 基础油在高温氧化反应过程中性能指标的
变化规律， 发现随着温度的升高， 油样的运动黏度逐
渐降低， 酸值逐渐增大， 尤其是氧化温度高于 ２３０ ℃
时， 运动黏度急剧衰减； 当加入抗氧剂 ＤＢＰＣ 和
ＤＯＤＰＡ 后， 油样黏度的衰减过程明显减缓， 说明抗
氧剂能够有效增强 ＰＡＯ 航空润滑油的热氧化安定性。

（２） 通过 ＩＲ 和 ＧＣ ／ ＭＳ 分析手段， 揭示航空润
滑油经过高温裂解反应后分子结构的变化， 发现随着
航空润滑油氧化衰变程度的加深， ＰＡＯ 润滑油中的
长链分子裂解为大量短链小分子化合物， 小分子化合
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物越多， ＰＡＯ 油样的黏度衰减越严重； 加入抗氧剂
后， 能够有效抑制小分子异构烷烃和烯烃的生成， 减
缓润滑油的氧化。 在高温氧化衰变过程中， ＰＡＯ 润
滑油经历了自由基链反应过程， 遵循热裂解和热氧化
反应机制。
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中国润滑技术论坛 （２０１７） 征文通知
各相关单位及作者：
２０１７ 年我国润滑油行业在一片 “涨” 声中拉开序幕， 原材料、 添加剂、 包装物价格的大幅上涨提高了润滑油企业的竞争

压力， 也无疑将推动润滑油行业一轮新的洗牌。 不断提升品牌价值和产品品质， 以创新为驱动是本轮竞争中企业突围的关键。
由 《润滑油》 编辑部和 《润滑与密封》 编辑部联合举办的 “中国润滑技术论坛 （２０１７） ” 拟定于 ２０１７ 年 ９ 月 １３－１４ 日

在昆明召开。 论坛将邀请润滑油、 添加剂及相关行业的国内外专家学者、 研发与生产技术人员、 营销专家等就相关问题展开
广泛深入的交流与研讨。

大会将编辑出版 《中国润滑技术论坛 （２０１７） 论文专辑》， 并将从中评选出优秀论文给予大会奖励， 从即日起广泛征集
会议论文， 现将有关亊项通知如下：

一、 征文内容： ◆润滑油剂市场及相关行业发展趋势； ◆ 车用润滑油产品及相关技术 ； ◆ 工业用润滑油产品及相关技
术； ◆ 其他润滑油产品及相关技术

二、 征文要求： １、 应征论文内容应符合上述主题范围， 未在国内外正式刊物上发表过的论文。 稿件一律不退， 请自留
底稿。 ２、 论文应符合国家和各单位的保密规定， 文责自负。 ３、 论文篇幅尽量不要超过 ８ ０００ 字， 请用 Ｗｏｒｄ 排版。 其顺序如
下： 题目、 作者姓名、 作 者单位、 通讯地址、 邮政编码、 中文摘要 （２００～ ３００ 字） 和关键词 （３～ ８ 个）、 正文 （图表要清
晰）、 参考文献、 作者简介 （主要包括姓名、 职称、 受教育经历、 工作经历、 是否已公开发表文章、 邮箱等）。 ４、 投稿方式：
将投稿论文发到 《润滑油》 编辑部信箱， 并注明 “中国润滑技术论坛 （２０１７） 论文” 字样。 编辑部 Ｅ－ｍａｉｌ： ｒｈｙｅｄｉｔ＠ ｐｅｔ⁃
ｒｏｃｈｉｎａ􀆰 ｃｏｍ􀆰 ｃｎ

三、 征文时间： １、 请于 ２０１７ 年 ５ 月 ２ 日前提交论文题目及摘要。 ２、 请于 ２０１７ 年 ７ 月 １５ 日前提交论文全文。
四、 征文使用： 我们将根据论文征集情况向论文作者发出参会邀请， 并根据专家审议情况汇编论文专辑， 同时选出一定

数量论文做大会公开交流。 大会期间组织专家对论文进行评选， 对获奖论文颁发证书和奖励。 符合杂志刊登要求的优秀稿件
将择期发表在杂志上。

热忱欢迎国内外从亊润滑油研发、 生产、 管理与营销人员， 汽车产业及相关行业广大从 业人员踊跃撰文投稿。
投稿邮箱： ｒｈｙｅｄｉｔ＠ ｐｅｔｒｏｃｈｉｎａ􀆰 ｃｏｍ􀆰 ｃｎ 电话： （０４１１） ８４６７８９７５ （韩健， 收稿）， ８４６６８４６０ （王雷）

《润滑油》 编辑部
《润滑与密封》 编辑部
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作者简介： 孙启国 （１９６３—）， 男， 博士， 教授， 研究方向为摩
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基于最大类间方差法的油气润滑测试系统 ＥＣＴ 图形重建∗

孙启国　 杜　 超　 罗光旺
（北方工业大学机械与材料工程学院　 北京 １００１４４）
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摘要： 提出一种基于最大类间方差法的油气润滑测试系统 ＥＣＴ 图形重建的改进算法。 该算法在 Ｌａｎｄｗｅｂｅｒ 迭代算

法的基础上， 将油气润滑管道内的气相分布作为背景， 液相分布作为目标， 使用最大类间方差法获得油气两相错分率

最小的灰度阈值， 并在此基础上建立基于图像灰度的油膜厚度测量方法。 仿真结果表明， 与线性反投影算法 （ＬＢＰ）
和 Ｌａｎｄｗｅｂｅｒ 算法相比， 基于最大类间方差法的图形重建算法可有效消除成像中的伪影现象， 得到清晰的油气界面，
计算可获得准确度较高的油膜厚度。 此外， 该算法还具有程序简单， 成像精度高的特点。

关键词： 油气润滑； 图像重建； 电容层析成像； 最大类间方差法
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ｂａｃｋｇｒｏｕｎｄ ａｎｄ ｔｈｅ ｌｉｑｕｉｄ ｐｈａｓｅ ｗａｓ ｕｓｅｄ ａｓ ｔｈｅ ｔａｒｇｅｔ，ａｎｄ ｔｈｅ ＯＴＳＵ ｍｅｔｈｏｄ ｗａｓ ｕｓｅｄ ｔｏ ｏｂｔａｉｎ ｔｈｅ ｇｒａｙ ｔｈｒｅｓｈｏｌｄ ｔｈａｔ
ｔｈｅ ｍｉｓｃｌａｓｓｉｆｉｃａｔｉｏｎ ｒａｔｅ ｏｆ ｇａｓ ａｎｄ ｌｉｑｕｉｄ ｐｈａｓｅ ｉｓ ｔｈｅ ｍｉｎｉｍｕｍ．Ｔｈｅ ｏｉｌ ｆｉｌｍ ｔｈｉｃｋｎｅｓｓ ｍｅａｓｕｒｅｍｅｎｔ ｍｅｔｈｏｄ ｂａｓｅｄ ｏｎ ｉｍ⁃
ａｇｅ ｇｒａｙ⁃ｌｅｖｅｌ ｗａｓ ｄｅｖｅｌｏｐｅｄ．Ｓｉｍｕｌａｔｉｏｎ ｒｅｓｕｌｔｓ ｓｈｏｗ ｔｈａｔ ｃｏｍｐａｒｅｄ ｗｉｔｈ ｌｉｎｅａｒ ｂａｃｋ ｐｒｏｊｅｃｔｉｏｎ（ＬＢＰ） ａｌｇｏｒｉｔｈｍ ａｎｄ Ｌａｎｄ⁃
ｗｅｂｅｒ ａｌｇｏｒｉｔｈｍ，ｔｈｅ ａｌｇｏｒｉｔｈｍ ｂａｓｅｄ ｏｎ ＯＴＳＵ ｃａｎ ｅｌｉｍｉｎａｔｅ ｅｆｆｅｃｔｉｖｅｌｙ ｔｈｅ ａｒｔｉｆａｃｔｓ ｉｎ ｔｈｅ ＬＢＰ ａｎｄ Ｌａｎｄｗｅｂｅｒ ａｌｇｏｒｉｔｈｍｓ
ｔｏ ｇｅｔ ｃｌｅａｒ ｏｉｌ⁃ａｉｒ ｂｏｕｎｄａｒｉｅｓ ａｎｄ ａｃｃｕｒａｔｅ ｏｉｌ ｆｉｌｍ ｔｈｉｃｋｎｅｓｓ．Ｔｈｅ ａｌｇｏｒｉｔｈｍ ｉｓ ａｌｓｏ ｓｉｍｐｌｅ ａｎｄ ｈａｓ ａ ｈｉｇｈ ｉｍａｇｉｎｇ ｐｒｅｃｉ⁃
ｓｉｏｎ．

Ｋｅｙｗｏｒｄｓ：ｏｉｌ⁃ａｉｒ ｌｕｂｒｉｃａｔｉｏｎ；ｉｍａｇｅ ｒｅｃｏｎｓｔｒｕｃｔｉｏｎ；ｅｌｅｃｔｒｉｃａｌ ｃａｐａｃｉｔａｎｃｅ ｔｏｍｏｇｒａｐｈｙ；ＯＴＳＵ

　 电 容 层 析 成 像 （ Ｅｌｅｃｔｒｉｃａｌ Ｃａｐａｃｉｔａｎｃｅ Ｔｏｍｏ⁃
ｇｒａｐｈｙ） 技术是 ２０ 世纪 ８０ 年代中期在医学 ＣＴ 技术

基础上形成和发展起来的一种多相流参数检测技

术［１］。 该技术通过安装在管道外部的电容极板阵列，
经数据采集系统采集测量极板间电容值， 使用某种图

像重建算法将多相流体在管道内部的二维、 三维状况

可视化， 从而获得多相流体的流型、 各相速度、 各相

物质份额和浓度以及各相流量。 目前该技术在大管径

下的石油管道层析成像［２］、 低浓度油气分离过程的监

测［３］、 流化床的多相流测量等方面中已得到了研究和

应用。 然而， 应用于油气润滑系统微小尺度条件下的

ＥＣＴ 技术的研究尚不多见［４］。
ＥＣＴ 的测量精度主要取决于图像重建算法的速度

与精 度。 常 见 的 图 像 重 建 算 法 中， 线 性 反 投 影

（ＬＢＰ） 算法和 Ｌａｎｄｗｅｂｅｒ 算法被广泛应用。 其中 ＬＢＰ
法虽然可以使成像速度得到提升， 但成像质量却得不

到保证， 因而常用于定性分析； Ｌａｎｄｗｅｂｅｒ 法虽是经

典的图像重建算法， 但由于 ＥＣＴ 的软场效应和敏感

场的非线性特点， 会在迭代到一定次数之后出现重建

图像序列的发散现象， 且两相流边界处出现伪影， 从

而影响成像质量［５］。
本文作者针对油气润滑测试系统 ＥＣＴ 图像重建

的问题， 在 Ｌａｎｄｗｅｂｅｒ 算法基础上， 提出一种对重建

后的图像使用最大类间方差法进行阈值分割的算法。
该算法能够有效去除油气边界处的伪影， 提高重建图

像的测量精度和空间分辨率。 实验中采用了多种算法

对 ３ 种厚度的流型进行图像重建， 结果表明， 本文作



者提出的算法得到的重建图像质量高于 ＬＢＰ 法和

Ｌａｎｄｗｅｂｅｒ 法， 为油气润滑系统微小尺度条件的图形

重建和油膜厚度检测提供了一种行之有效的方法。
１　 电容层析成像系统

分析的电容层析成像系统为实验室看自制的 ８ 电

极油气润滑电容层析成像系统， 如图 １ 所示。 该系

统由电容传感器阵列， 数据采集系统和上位机图像重

建部分组成。 电容传感器的铜制电极板均匀环绕分布

在润滑管道外部， 当任意两极板组成一子电容时， 其

余电极板接地。 由于多相介质中的各相具有不同的介

电常数， 管道内被测截面的介电常数的变化会引起极

板间电容值的变化。 通过数据采集系统， 得到 ２８ 组

电容值。 计算机利用这些测量的电容值， 使用一定的

图像重建算法， 将管道内部各相分布可视化。 对重建

的图像提取油气两相流的特征参数， 可达到对该过程

进行实时监测的目的。

图 １　 ＥＣＴ 系统组成

Ｆｉｇ １　 Ｔｈｅ ｃｏｍｐｏｓｉｔｉｏｎ ｏｆ ｔｈｅ ＥＣＴ ｓｙｓｔｅｍ

２　 基于最大类间方差法的 ＥＣＴ 系统图像处理

由于 ＥＣＴ 系统的软场效应和敏感场的非线性特

点， 采用适当的 ＥＣＴ 图像重建算法重建图像后， 发

现重建图像中包含一定的噪声或伪影， 且空间分辨率

不高。 为了获得质量较高的成像效果， 并更好地区分

油气两相介质在重建图像上的分布， 需要用一定的阈

值对重建图形的灰度值进行滤波。 然而油气两相流的

流动状况复杂， 介质分布多变， 设置固定的阈值无法

适应变化的流型。 因此， 采用最大类间方差法自动获

得 ＥＣＴ 重建图像中油气两相的灰度滤波阈值［６］。
２􀆰 １　 最大类方差法原理

最大类间方差法是由日本学者大津提出的一种自

适应的阈值确定的方法， 简称 ＯＴＳＵ［７］。 该方法按图

像的灰度特性， 将图像分成背景和目标两部分。 背景

和目标之间的方差值越大， 说明构成图像的这两部分

的差别越大， 当属于目标的一方成为背景或者属于背

景的一方成为目标时， 其方差都会变小。 因此， 使方

差最大的分割意味着错分概率最小［８］。
本文作者在 Ｌａｎｄｗｅｂｅｒ 算法重建图形的基础上，

将油气润滑管道内部的空气分布作为背景， 润滑油分

布作为目标， 采用最大类间方差法自动获得油气两相

错分率最小的灰度滤波阈值。 在用得到的最优阈值对

重建图形进行处理后， 能够得到清晰的气液两相边

界， 实现对管内流型的准确重建。
假设图像的灰度值分布为 １ ～ ｍ 级， 其中灰度值

为 ｉ 的元素有 ｎ ｉ 个， 则图像的总像素数为

Ｎ ＝ ∑
ｍ

ｉ ＝ １
ｎ ｉ （１）

各个灰度值的概率为

Ｐ ｉ ＝
ｎ ｉ

Ｎ
（２）

以分割阈值 ｋ 将重建图形的灰度值分为润滑油分

布 Ｇ０ （目标） 和空气分布 Ｇ１， 即 Ｇ０ ＝ ｛１ ～ ｋ｝ 和

Ｇ１ ＝｛ｋ＋１～ｍ｝， 两组产生的概率分别为

ｗ０ ＝ ∑
ｋ

ｉ ＝ １
Ｐ ｉ ＝ ｗ（ｋ） （３）

ｗ１ ＝ ∑
ｍ

ｉ ＝ １＋ｋ
Ｐ ｉ ＝ １ － ｗ（ｋ） （４）

Ｇ０ 的平均灰度为

μ０ ＝ ∑
ｋ

ｉ ＝ １

ｉＰ ｉ

ｗ０

＝ μ（ｋ）
ｗ（ｋ）

（５）

Ｇ１ 的平均灰度为

μ１ ＝ ∑
ｍ

ｉ ＝ ｋ＋１

ｉＰ ｉ

ｗ１

＝ μ － μ（ｋ）
１ － ｗ（ｋ）

（６）

式中： μ ＝ ∑
ｍ

ｉ ＝ １
ｉＰ ｉ 是整个图像的灰度平均值； μ（ｋ） ＝

∑
ｋ

ｉ ＝ １
ｉＰ ｉ 是阈值为 ｋ 时的灰度平均值。

则全部灰度平均值为

μ ＝ ｗ０·μ０ ＋ ｗ１·μ１ （７）
将式 （３） — （７） 代入， 得到两组间的方差为

σ２（ｋ） ＝ ｗ０ （μ０ － μ） ２ ＋ ｗ１ （μ１ － μ） ２ ＝
［μｗ（ｋ） － μ（ｋ）］ ２

ｗ（ｋ）［１ － ｗ（ｋ）］
（８）

通过遍历 ｋ 值， 得到 ｍａｘσ２（ｋ）时的 ｋ∗值， 则 ｋ∗

值即为最优的阈值。 利用得到的阈值， 对 ＥＣＴ 重建

图像进行处理， 即可得到清晰的油气分界面。
２􀆰 ２　 基于最大类间方差法的 ＥＣＴ 图像处理原理

基于最大类间方差法的油气润滑 ＥＣＴ 图像处理

即在使用 Ｌａｎｄｗｅｂｅｒ 算法进行图形重建之后， 对生成

图像的灰度值使用最大类间方差法分割的方法。 即：

Ｇ ｉ
∗ ＝

０　 　 　 　 Ｇ ｉ ＜ ｋ∗

Ｇ ｉ Ｇ ｉ ≥ ｋ∗{ （９）

式中： Ｇ ｉ 为重建图形的第 ｉ 个像素的灰度值， ｉ ＝ １，
２， ３ ， ．．．， Ｎ； Ｇ∗

ｉ 为第 ｉ 个像素滤波后的灰度值； ｋ∗

为应用最大类间方差法得到的最优的阈值。

８１ 润滑与密封 第 ４２ 卷



３　 仿真结果及应用

３􀆰 １　 仿真结果分析

为了验证最大类间方差法在 ＥＣＴ 图形重建中的

有效性， 将 ＣＯＭＳＯＬ 仿真得到的电容值及灵敏度矩

阵， 通过 ＬＢＰ 法和 Ｌａｎｄｗｅｂｅｒ 法在ＭＡＴＬＡＢ 中实现对

原有流型的图形重建， 并对图形重建结果进行分析。
采用 ８ 电极有径向电极的 ＥＣＴ 传感器进行仿真

实验， 其中电容极板张角 θ 为 ４２°， 管道壁厚为 ２

ｍｍ， 屏蔽层与绝缘管道的间距为 １ ｍｍ， 激励电压为

５ Ｖ。 由于油气润滑系统中气液两相流的流型为环状

流， 因此仿真流型分别使用油膜厚度为 ０􀆰 １ ｍｍ （模
型一）、 ０􀆰 ２ ｍｍ （模型二）、 ０􀆰 ３ ｍｍ （模型三） 的环

状流。 其中， 重建图形的像素均为 １００×１００， Ｌａｎｄ⁃
ｗｅｂｅｒ 法迭代次数均为 ２００ 次。

图 ２ 给出了 ３ 种模型的图像重建结果图。

图 ２　 图像重建结果及对比

Ｆｉｇ ２　 Ｃｏｍｐａｒｉｓｏｎ ｏｆ ｉｍａｇｅ ｒｅｃｏｎｓｔｒｕｃｔｉｏｎ ｒｅｓｕｌｔｓ

　 　 采用相对误差对重建图像的质量进行了评价。 重

建图像的相对误差越小， 说明重建图形的效果越好。
计算重建图像相对误差的公式为

ｒ ＝ ‖Ｇ
∧
－ Ｇ‖２ ／ ‖Ｇ‖２ （１０）
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式中： Ｇ 为模型的流型真实分布灰度值， Ｇ
∧

为重建图

形的灰度值分布。
表 １ 给出了 ３ 种图像重建算法的相对误差率。 可

知， ３ 种重建图像的相对误差率中最大类间方差法的

相对误差率要比 ＬＢＰ 算法和 Ｌａｎｄｗｅｂｅｒ 算法要小， 说

明采用最大类间方差法可有效地提升重建图形的成像

质量。 且随着油膜厚度的增加， ３ 种算法的相对误差

率的变化趋势相同且均为逐渐减小。 ３ 种算法的成像

精度随着油膜厚度变化趋势相同的原因是因为，
Ｌａｎｄｗｅｂｅｒ 算法成像是基于 ＬＢＰ 算法的灰度值迭代后

生成的新的灰度值， 而最大类间方差法成像又是基于

Ｌａｎｄｗｅｂｅｒ 算法的灰度值进行灰度滤波后生成的又一

新的灰度值， 所以 ＬＢＰ 算法的成像精度趋势决定了

Ｌａｎｄｗｅｂｅｒ 算法和最大类间方差法的成像精度趋势。
相对误差率随着油膜厚度增加而减少的趋势是因为，
在仿真模型的过程中， 油膜越薄网格划分越小， 而图

像重建过程中采用的是固定的重建网格， 则仿真过程

中越小的网格会导致重建图形中越大的误差。

表 １　 ３ 种图像重建算法的相对误差率

Ｔａｂｌｅ １　 Ｔｈｅ ｒｅｌａｔｉｖｅ ｅｒｒｏｒ ｒａｔｅ ｏｆ ｔｈｅ ｒｅｃｏｎｓｔｒｕｃｔｅｄ ｉｍａｇｅ
ｕｓｉｎｇ ｔｈｒｅｅ ａｌｇｏｒｉｔｈｍｓ ％
项目 模型一 模型二 模型三

ＬＢＰ 法相对误差率 １６２．３３ １５４．４６ １４８．３１
Ｌａｎｄｗｅｂｅｒ 法相对误差率 １１４．８５ １０８．５６ １０６．９４

最大类间方差法相对误差率 ６７．３９ ６６．２０ ５３．５１

从图 ２ 中也可看出， ＬＢＰ 算法的相对误差率较

大， 用 ＬＢＰ 算法和 Ｌａｎｄｗｅｂｅｒ 算法重建的图形有一定

的伪影， 而通过使用最大类间方差法， 可以有效的减

少图像重建时的模糊效应， 使重建图像更为清晰。
３􀆰 ２　 最大类间方差法在油膜厚度测量中的应用

油气润滑 ＥＣＴ 重建图像的灰度值表征了管道内

部油气两相介质在管截面上的分布情况， 因此通过计

算图像灰度与总灰度的比值， 可以获得油气两相流的

空隙率 α 。

α ＝ １ － ∑
Ｎ

ｉ ＝ １

Ｇ∗
ｉ Ａｉ

Ａ
é

ë
êê

ù

û
úú × １００％ （１１）

式中： Ｇ∗
ｉ 为通过最大类间方差法得到的阈值滤波后

的重建图形的灰度值； Ａｉ 为第 ｉ 个像素的面积； Ａ 为

所测量管道的截面面积； Ｎ 为总的像素数。
假设油气润滑管道内部油膜厚度均匀分布， 如图

３ 所示。 根据所测量的界面空隙率 α ， 可求得液膜厚

度 δ 。

图 ３　 空隙率和油膜厚度换算关系图

Ｆｉｇ ３　 Ｒｅｌａｔｉｏｎｓｈｉｐ ｂｅｔｗｅｅｎ ｖｏｉｄ ｆｒａｃｔｉｏｎ ａｎｄ ｏｉｌ ｆｉｌｍ ｔｈｉｃｋｎｅｓｓ

截面空隙率为

α ＝ ｒ － δ( ) ２

ｒ２
（１２）

则油膜厚度为

δ ＝ ｒ（１ － α ）
空隙率和油膜厚度换算关系如图 ３ 所示。 表 ２ 给

出了 ３ 种模型的油膜厚度计算值及误差率。 可以看

出， 基于最大类间方差法的图形重建算法能够为油膜

厚度的测量提供一个较为准确的参考值， 并且随着仿

真油膜厚度的增加， 计算得到的油膜厚度值的误差率

逐渐减小。 这是因为， 油膜厚度的计算会用到空隙

率， 而空隙率的计算是通过重建图形中润滑油介质分

布所占用的灰度值来计算的。 润滑油介质分布占用的

比例越大， 空隙率越小， 反之越大。 由于随着油膜厚

度的增加， 重建图形的相对误差率变小， 即重建图形

中润滑油介质分布的误差变小， 因而空隙率的误差也

会随着油膜厚度的增加而减小， 因此随着油膜厚度的

增加， 计算得到的油膜厚度值的误差率会逐渐减小。

表 ２　 ３ 种模型的油膜厚度计算值及误差率

Ｔａｂｌｅ ２　 Ｃａｌｃｕｌａｔｉｏｎ ｖａｌｕｅｓ ａｎｄ ｅｒｒｏｒ ｒａｔｅ ｏｆ ｏｉｌ ｆｉｌｍ
ｔｈｉｃｋｎｅｓｓ ｏｆ ｔｈｅ ｔｈｒｅｅ ｍｏｄｅｌｓ

项目 模型一 模型二 模型三

油膜厚度 ｈ ／ ｍｍ １９．６５ ３７．２６ ４６．０９
误差率 ｅ ／ ％ ９６．５５ ８６．３１ ５３．６３

４　 结论

（１） 提出一种基于最大类间方差法的图形重建

算法， 在 Ｌａｎｄｗｅｂｅｒ 算法图形重建的基础上， 通过自

动获取 ＥＣＴ 重建图像的灰度滤波阈值， 对润滑油

（目标） 和空气 （背景） 较为准确地分离。 该算法具

有程序简单， 成像精度高的特点。
（２） 以重建图形的相对误差作为评价标准， 对基

于最大类间方差法的图形重建算法与线性反投影算法

（ＬＢＰ） 和 Ｌａｎｄｗｅｂｅｒ 算法进行对比。 结果表明， 基

０２ 润滑与密封 第 ４２ 卷



于最大类间方差法的算法可有效地减少油气两相流分

界处的伪影， 能得到清晰的油气分界面， 从而实现微

尺度下油膜厚度的测量， 且该测量结果同实际油膜厚

度吻合较好， 为油气润滑测试系统 ＥＣＴ 系统的图像

重建技术提供了一种可行有效的新方法。
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摘要： 配制含不同极压添加剂 （硫系、 氯系、 磷系） 的磨削液， 通过超高速磨削试验， 运用表面粗糙度仪及超

景深显微镜等仪器分析不同极压添加剂对 ＧＣｒ１５ 轴承钢表面粗糙度的影响， 并探讨极压添加剂在磨削加工的作用机

制。 结果表明： 研究的含硫系、 氯系和磷系磨削液中， 含硫化脂肪油的磨削液和含氯化石蜡的磨削液对改善 ＧＣｒ１５ 轴

承钢磨削表面质量有明显的效果； 含硫化脂肪油的磨削液的润滑性能最好， 这是因为在磨削过程中， 硫化脂肪油分解

出活性硫并与金属磨削表面发生摩擦化学反应， 生成有利于减摩抗磨的 ＦｅＳ 或 Ｆｅ２Ｓ３ 等络合物。
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Ｋｅｙｗｏｒｄｓ：ｅｘｔｒｅｍｅ ｐｒｅｓｓｕｒｅ ａｄｄｉｔｉｖｅ；ｕｌｔｒａ ｈｉｇｈ ｓｐｅｅｄ ｇｒｉｎｄｉｎｇ；ＧＣｒ１５ ｂｅａｒｉｎｇ ｓｔｅｅｌ；ｓｕｒｆａｃｅ ｒｏｕｇｈｎｅｓｓ

　 超高速离心磨削是一种对工件施以高速旋转而带

来离心效应和陀螺效应以及周向预应力， 进而在磨削

液的辅助下进行的新型加工方法， 可加工出高精度且

具有表面残余压应力的工件［１］。 在磨削加工过程中，

磨削液不但可以降低磨削温度， 减少磨削力， 降低动

力损耗， 而且还可以延长砂轮寿命和改善工件表面质

量。 常用的磨削液按其主要成分分为油基和水基 ２ 种
类型， 具有润滑、 冷却、 防锈等作用［２］。 超高速离心
磨削加工中常用的磨削液为含硫系或氯系或磷系极压

添加剂的乳化型水基磨削液。
不同的磨削液对工件表面加工质量具有不同的影

响。 樱木俊男等［３］ 研究发现在砂轮转速 ３０ ｍ ／ ｓ 下，
含硫极压添加剂的磨削液的磨削比大， 磨削效果更

好。 ＭＯＲＧＡＮ 等［４］分析了磨削过程中所需的磨削液
流量以及磨削液应用方法。 ＧＶＩＮＩＡＳＨＶＩＬＩ 等［５］ 研究



了磨削液在超高速磨削时的冷却效果。 ＲＯＮＡＬＤＯ
等［６］研究了 ＣＢＮ 砂轮在深磨工艺过程中磨削液的影

响。 ＲＯＤＲＩＧＯ 等［７］研究了外圆磨削时， 不同磨削液

对 ＣＮＢ 砂轮冷却效果的影响。 张磊、 葛培琪等［８－９］建

立了热量分配比理论模型， 研究了磨削液对磨削加工

热量分配比的影响， 同时也研究分析了各磨削液性能

评价实验方法的优劣， 为磨削液性能的评价提供了参

考。 康仁科等［１０］研究了运用在超高速磨削中的 ＣＢＮ
砂轮的磨损特性及不同磨削液对此砂轮磨削性能的影

响。 张孟湘、 田欣利等［１１－１２］ 研究了含无机盐和含硫、
氯系极压添加剂的磨削液的性能评定方法。 但上述研

究并未考虑在超高速磨削中不同磨削液配比或不同磨

削液成分组合对工件表面粗糙度的影响。
本文作者配制 ３ 种含极压添加剂 （氯系、 硫系、

磷系） 的磨削液， 在超高速磨床上进行单一变量试

验， 分析不同极压添加剂对 ＧＣｒ１５ 轴承钢表面磨削加

工粗糙度的影响。
１　 试验方案

１􀆰 １　 磨削液的配置

选用乳化型水基磨削液进行试验， 分别以硫化脂

肪油、 氯化石蜡、 磷酸锌 ３ 种极压添加剂作为试验的

单一变量， 配制的乳化型超高速离心磨削的磨削液配

方如表 １ 所示， 并分别标为 ０＃—３＃配方。

表 １　 含不同极压添加剂的磨削液配方 （质量分数）
Ｔａｂｌｅ １　 Ｇｒｉｎｄｉｎｇ ｆｌｕｉｄ ｆｏｒｍｕｌａ ｗｉｔｈ ｅｘｔｒｅｍｅ ｐｒｅｓｓｕｒｅ ａｄｄｉｔｉｖｅ ％

序号 石蜡油
烷基磺

酸钠

脂肪醇

乙烯醚
油酸

二乙二

醇单丁醚

含氮硼

酸酯

苯并

三唑
水

乳化

硅油

异噻唑

啉酮

硫化脂

肪油
氯化石蜡 磷酸锌

０＃ ２８ ７ ５ ５ ２ ３ ０．３ ４６．５ ０．２ ３ ０ ０ ０

１＃ ２８ ７ ５ ５ ２ ３ ０．３ ３１．５ ０．２ ３ １５ ０ ０

２＃ ２８ ７ ５ ５ ２ ３ ０．３ ３１．．５ ０．２ ３ ０ １５ ０

３＃ ２８ ７ ５ ５ ２ ３ ０．３ ３１．５ ０．２ ３ ０ ０ １５

１􀆰 ２　 试验条件

磨削试验在如图 １ 所示的杭州机床厂生产的

ＭＫＬ７１３２Ｘ８ ／ １７ 型超高速数控强力成形磨床上进行，
采用的加工工件是未经过热处理的 ＧＣｒ１５ 轴承钢方

块， 如图 ２ 所示， 其规格为 ２０ ｍｍ×２０ ｍｍ×１００ ｍｍ。

图 １　 ＭＫＬ７１３２Ｘ８ ／ １７ 型超高速数控强力成形磨床

Ｆｉｇ １　 ＭＫＬ７１３２Ｘ８ ／ １７ ｔｙｐｅ ｕｌｔｒａ ｈｉｇｈ ｓｐｅｅｄ ｎｕｍｅｒｉｃａｌ ｃｏｎｔｒｏｌ
ｓｔｒｅｎｇｔｈ ｆｏｒｍｉｎｇ ｇｒｉｎｄｉｎｇ ｍａｃｈｉｎｅ

图 ２　 ＧＣｒ１５ 轴承钢方块

Ｆｉｇ ２　 ＧＣｒ１５ ｂｅａｒｉｎｇ ｓｔｅｅｌ ｂｏｘ

１􀆰 ３　 实验方法

将 ０＃—３＃磨削液试样分成 ８ 组， 每组磨削液加工

４ 个 ＧＣｒ１５ 轴承钢样品， 总共 ３２ 个样品。 磨削试验

在 ＭＫＬ７１３２Ｘ８ ／ １７ 型超高速数控强力成形磨床上进

行， 工作台速度为 ｖｗ ＝ ２ ｍ ／ ｍｉｎ。
不同砂轮转速下的试验方法： 将磨削深度设为

ｈ＝ ０􀆰 ０１ ｍｍ， 在 ｖｓ ＝ ５０ ｍ ／ ｓ 工件转速下在 ０＃磨削液中

对第一个样品进行超高速磨削试验， 然后调整工件转

速对第二个样品进行试验， 依此类推完成第四个样品

试验。 分别换成 １＃—３＃磨削液， 依次在不同工件转速

下完成 ４ 个样品的磨削加工。
不同磨削深度下的试验方法： 将工件转速设为

ｖｓ ＝ ５０ ｍ ／ ｓ， 在 ｈ＝ ０􀆰 ０１ ｍｍ 磨削深度下在 ０＃磨削液中

完成第一个样品试验后， 调整磨削深度， 在不同磨削

深度下完成另外 ３ 个试样的磨削加工。 依此类推， 分

别在 １＃—３＃磨削液中完成 ４ 个样品的磨削加工。
１􀆰 ４　 数据采集

运用 ＴＩＭＥ３２３０ 便携式粗糙度形状测量仪对 ４ 种

磨削液作用下超高速磨削加工后的 ３２ 个工件表面粗

糙度进行检测， 在每个磨削区域内取 ８ 个测试位置

点， 去掉其中的最大值和最小值， 取剩余 ６ 点测量值

的平均值为试验结果。 采用 ＶＨＸ－１０００ 型超景深显

微镜对 ４ 种磨削液作用下的高速及超高速磨削后的工

件表面进行微观观察。
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２　 试验结果及分析

２􀆰 １　 粗糙度分析

根据得到的表面粗糙度值， 可做出工作台速度

ｖｗ ＝ ２ ｍ ／ ｍｉｎ， 磨削深度 ｈ＝ ０􀆰 ０１ ｍｍ 条件下表面粗糙

度 Ｒａ 与砂轮转速 ｖｓ 的关系图 （如图 ３ 所示）， 以及

在砂轮速度 ｖｓ ＝ １５０ ｍ ／ ｓ， 工作台速度 ｖｗ ＝ ２ ｍ ／ ｍｉｎ 条

件下的表面粗糙度 Ｒａ 与磨削深度 ｖｗ 的关系图 （如图

４ 所示）。

图 ３　 不同磨削液作用下表面粗糙度与砂轮转速的关系

（ｖｗ ＝ ２ ｍ ／ ｍｉｎ， ｈ＝ ０􀆰 ０１ ｍｍ）
Ｆｉｇ ３　 Ｖａｒｉａｔｉｏｎ ｏｆ ｓｕｒｆａｃｅ ｒｏｕｇｈｎｅｓｓ ｗｉｔｈ ｗｈｅｅｌ ｓｐｅｅｄ ｕｎｄｅｒ

ｄｉｆｆｅｒｅｎｔ ｇｒｉｎｄｉｎｇ ｆｌｕｉｄ （ｖｗ ＝ ２ ｍ ／ ｍｉｎ， ｈ＝ ０􀆰 ０１ ｍｍ）

图 ４　 不同磨削液作用下表面粗糙度与磨削深度的关系

（ｖｗ ＝ ２ ｍ ／ ｍｉｎ， ｖｓ ＝ １５０ ｍ ／ ｍｉｎ）
Ｆｉｇ ４　 Ｖａｒｉａｔｉｏｎ ｏｆ ｓｕｒｆａｃｅ ｒｏｕｇｈｎｅｓｓ ｗｉｔｈ ｇｒｉｎｄｉｎｇ ｄｅｐｔｈ ｕｎｄｅｒ

ｄｉｆｆｅｒｅｎｔ ｇｒｉｎｄｉｎｇ ｆｌｕｉｄ

由图 ３ 可以看出， 在同种磨削液作用下的 ＧＣｒ１５
轴承钢在高速及超高速磨削之后得到的表面粗糙度

Ｒａ 随着砂轮转速 ｖｓ 的增加反而减少。 在不同磨削液

作用情况下， 相对于无极压添加剂的 ０＃磨削液的表

面粗糙度范围 ０􀆰 １６３～０􀆰 ２１１ μｍ， 含硫化脂肪油的 １＃

磨削液作用下的工件表面粗糙度值减少了 ０􀆰 ０２ ～
０􀆰 ０２９ μｍ； 含氯化石蜡的 ２＃磨削液在砂轮转速 ｖｓ 低
时， 磨削表面粗糙度值减少了 ０􀆰 ０１９ ～ ０􀆰 ０２８ μｍ， 但

随着砂轮速度的提升， 表面磨削效果没有 １＃磨削液

好， 表面粗糙度值只减少了 ０􀆰 ０１～０􀆰 ０１１ μｍ； 含磷酸

锌的 ３ 号磨削液作用下得到的工件表面粗糙度范围为

０􀆰 １５８ ～ ０􀆰 ２０４ μｍ， 表面粗糙度值只减少了 ０􀆰 ００４ ～
０􀆰 ００７ μｍ， 表明其润滑性不及 １＃和 ２＃磨削液。

由图 ４ 可以得出， 在同种磨削液作用下， 工件表

面粗糙度 Ｒａ 随着磨削深度 ｈ 的增加而变大， 由于砂

轮磨削深度的增加， 砂轮磨粒切入磨削工件表面的深

度增加， 磨削力变大， 摩擦更加剧烈， 产生更多的磨

削热， 得到的工件表面质量反而降低。 在不同磨削液

作用下， 相对于无极压添加剂的 ０＃磨削液的表面粗

糙度范围 ０􀆰 １６８～０􀆰 ２１６ μｍ， 含硫化脂肪油的 １＃磨削

液能减少表面粗糙度 ０􀆰 ０１６ ～ ０􀆰 ０３１ μｍ， 含氯化石蜡

的 ２＃磨削液能减少表面粗糙度 ０􀆰 ０１５ ～ ０􀆰 ０２７ μｍ， 含

磷酸锌的 ３＃磨削液能减少表面粗糙度 ０􀆰 ００５ ～ ０􀆰 ０２１
μｍ。 表明含硫化脂肪油的 １＃磨削液能更有效改善工

件的表面质量。
运用 ＶＨＸ⁃１０００ 型超景深显微镜对 ４ 种磨削液作

用下的高速及超高速磨削后的 ＧＣｒ１５ 轴承钢方块表面

进行微观观察。
图 ５—８ 分别为砂轮速度 ｖｓ ＝ ５０ ｍ ／ ｓ、 工作台进

给速度 ｖｗ ＝ ２ ｍ ／ ｍｉｎ 和磨削深度 ｈ＝ ０􀆰 ０１ ｍｍ 的磨削条

件时， ＧＣｒ１５ 轴承钢在 ４ 种磨削液作用下的磨削表面

微观图 （放大倍数为 ２ ０００ 倍）。

图 ５　 ０＃磨削液作用的微观图

Ｆｉｇ ５　 Ｍｉｃｒｏ ｄｉａｇｒａｍ ｏｆ ｔｈｅ ｓａｍｐｌｅ ｌｕｂｒｉｃａｔｅｄ ｂｙ Ｎｏ􀆰 ０
ｇｒｉｎｄｉｎｇ ｆｌｕｉｄ

图 ６　 １＃磨削液作用的微观图

Ｆｉｇ ６　 Ｍｉｃｒｏ ｄｉａｇｒａｍ ｏｆ ｔｈｅ ｓａｍｐｌｅ ｌｕｂｒｉｃａｔｅｄ ｂｙ Ｎｏ􀆰 １
ｇｒｉｎｄｉｎｇ ｆｌｕｉｄ
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图 ７　 ２＃磨削液作用的微观图

Ｆｉｇ ７　 Ｍｉｃｒｏ ｄｉａｇｒａｍ ｏｆ ｔｈｅ ｓａｍｐｌｅ ｌｕｂｒｉｃａｔｅｄ ｂｙ Ｎｏ􀆰 ２
ｇｒｉｎｄｉｎｇ ｆｌｕｉｄ

图 ８　 ３＃磨削液作用的微观图

Ｆｉｇ ８　 Ｍｉｃｒｏ ｄｉａｇｒａｍ ｏｆ ｔｈｅ ｓａｍｐｌｅ ｌｕｂｒｉｃａｔｅｄ ｂｙ Ｎｏ􀆰 ３
ｇｒｉｎｄｉｎｇ ｆｌｕｉｄ

图 ５ 为 ＧＣｒ１５ 轴承钢在无极压添加剂的 ０＃磨削液

作用下的磨削表面微观图， 工件表面磨痕不清晰， 磨

削形成的沟槽深度很浅， 并成涂抹状。 图 ６ 为轴承钢

在含硫化脂肪油添加剂的 １＃磨削液作用下的磨削表

面微观图， 磨削后的工件表面磨痕清晰， 磨粒在工件

表面划成的沟槽很细密， 形状很规范， 且沟槽两边的

隆起少。 图 ７ 为 ＧＣｒ１５ 轴承钢在含氯化石蜡添加剂的

２＃磨削液作用下的磨削表面微观图， 工件表面磨痕细

致清晰， 磨粒磨削后形成的沟槽很细密， 且在表面有

颗粒状散落。 图 ８ 为 ＧＣｒ１５ 轴承钢在含磷酸锌添加剂

的 ３＃磨削液作用下的磨削表面微观图， 工件表面有

较宽的磨削沟槽， 且沟槽两边的隆起明显。
２􀆰 ２　 不同极压添加剂的作用机制分析

在超高速磨削加工过程中， 磨削液中的化学成分

可与摩擦表面金属发生摩擦化学反应， 生成吸附膜、
沉积膜以及复合膜。 相关研究表明［１３］， 氯化石蜡可

与摩擦表面金属反应生成不利于减摩抗磨的氯化铁，
造成金属表面的腐蚀和磨损， 在一定程度上阻碍了硼

酸脂在金属摩擦表面沉积膜络合物的生成， 降低了磨

削液的抗磨润滑效果； 而磷酸锌与硼酸脂在磨削过程

中互相竞争金属摩擦表面， 削弱了含硼酸脂磨削液的

减摩润滑作用。 在磨削过程中， 硫化脂肪油分解出活

性硫并与金属磨削表面发生摩擦化学反应， 生成有利

于减摩抗磨的 ＦｅＳ 或 Ｆｅ２Ｓ３ 等络合物， 从而增加磨削

液的抗磨损耐摩擦的润滑效果［１５］。 因此， 试验中所

配制的含硫系、 氯系和磷系的磨削液中， 含硫系极压

添加剂具有最好的润滑效果。
３　 结论

（１） 通过对工件表面粗糙度的测定， 表明在同
种磨削液作用下， 随着砂轮转速的增加加工工件的表
面粗糙度反而减少， 随着磨削深度的增加表面粗糙度
增加。 研究的含硫系、 氯系和磷系磨削液中， 含硫化
脂肪油的磨削液的润滑性能最好。

（２） 含硫化脂肪油的磨削液和含氯化石蜡的磨
削液对改善 ＧＣｒ１５ 轴承钢磨削表面质量有明显的效
果， 含磷酸锌的磨削液改善效果不明显。
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摘要： 对 ＧＣｒ１５ 钢进行网带炉热处理和盐浴炉热处理， 在自制的快速磨损试验装置上， 以 Ｓｉ３Ｎ４ 陶瓷球为对偶

件， 研究不同热处理方式对 ＧＣｒ１５ 钢干摩擦磨损性能的影响； 利用白光共焦三维形貌轮廓仪和扫描电子显微镜观察磨

损表面形貌， 结合 ＳＰＩＰ 三维图形分析软件计算 ＧＣｒ１５ 钢体积磨损量。 研究表明： 与盐浴炉热处理相比， ＧＣｒ１５ 钢网带

炉热处理后与 Ｓｉ３Ｎ４ 陶瓷球在多组试验条件下的平均干摩擦体积磨损量更小， 磨损性能更优； 两种热处理方式的磨损

失效原因均为疲劳磨损， 但网带炉热处理后 ＧＣｒ１５ 钢的磨损性能提高， 试验后磨损表面相对较光滑、 疲劳裂纹较少，
表面的局部塑性变形减小。
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ｏｆ ＧＣｒ１５ ｓｔｅｅｌ ｗｅａｒ ｓｕｒｆａｃｅｓ ｗｅｒｅ ｏｂｓｅｒｖｅｄ ｂｙ Ｗｈｉｔｅ Ｌｉｇｈｔ Ｉｎｔｅｒｆｅｒｏｍｅｔｅｒ （ＷＬＩ） ａｎｄ Ｓｃａｎｎｉｎｇ Ｅｌｅｃｔｒｏｎ Ｍｉｃｒｏｓｃｏｐｅ
（ＳＥＭ），ｔｈｅ ｗｅａｒ ｖｏｌｕｍｅ ｏｆ ＧＣｒ１５ ｓｔｅｅｌ ｗａｓ ｃａｌｃｕｌａｔｅｄ ｂｙ ＳＰＩＰ ３Ｄ ｇｒａｐｈｉｃ ａｎａｌｙｓｉｓ ｓｏｆｔｗａｒｅ．Ｔｈｅ ｒｅｓｕｌｔｓ ｓｈｏｗ ｔｈａｔ ｔｈｅ
ＧＣｒ１５ ｓｔｅｅｌ ｗｉｔｈ ｍｅｓｈ ｂｅｌｔ ｆｕｒｎａｃｅ ｈｅａｔ ｔｒｅａｔｍｅｎｔ ｈａｓ ｓｍａｌｌｅｒ ａｖｅｒａｇｅ ｄｒｙ ｆｒｉｃｔｉｏｎ ａｎｄ ｗｅａｒ ｖｏｌｕｍｅ ａｇａｉｎｓｔ Ｓｉ３Ｎ４ ｃｅｒａｍｉｃ
ｂａｌｌ ｃｏｍｐａｒｅｄ ｗｉｔｈ ｔｈａｔ ｗｉｔｈ ｓａｌｔ ｂａｔｈ ｆｕｒｎａｃｅ ｈｅａｔ ｔｒｅａｔｍｅｎｔ，ａｎｄ ｉｔｓ ａｎｔｉ⁃ｗｅａｒ ｐｒｏｐｅｒｔｉｅｓ ａｒｅ ｂｅｔｔｅｒ ｕｎｄｅｒ ｍｕｌｔｉｐｌｅ ｅｘｐｅｒｉ⁃
ｍｅｎｔａｌ ｃｏｎｄｉｔｉｏｎｓ．Ｔｈｅ ｗｅａｒ ｆａｉｌｕｒｅ ｍｅｃｈａｎｉｓｍ ｏｆ ＧＣｒ１５ ｓｔｅｅｌ ｂｙ ｔｗｏ ｈｅａｔ ｔｒｅａｔｍｅｎｔ ｍｅｔｈｏｄｓ ｉｓ ｆａｔｉｇｕｅ ｗｅａｒ，ｗｈｉｌｅ ｔｈｅ ｗｅａｒ
ｐｅｒｆｏｒｍａｎｃｅ ｏｆ ＧＣｒ１５ ｓｔｅｅｌ ｗｉｔｈ ｍｅｓｈ ｂｅｌｔ ｆｕｒｎａｃｅ ｈｅａｔ ｔｒｅａｔｍｅｎｔ ｉｓ ｉｍｐｒｏｖｅｄ，ｔｈｅ ｗｅａｒ ｓｕｒｆａｃｅ ｏｆ ｔｈｅ ｔｅｓｔ ｓａｍｐｌｅ ｉｓ ｒｅｌａ⁃
ｔｉｖｅｌｙ ｓｍｏｏｔｈ ａｎｄ ｈａｓ ｌｅｓｓ ｗｅａｒ ｆａｔｉｇｕｅ ｃｒａｃｋ，ａｎｄ ｔｈｅ ｐｌａｓｔｉｃ ｄｅｆｏｒｍａｔｉｏｎ ｉｓ ｒｅｄｕｃｅｄ．

Ｋｅｙｗｏｒｄｓ：ｆｒｉｃｔｉｏｎ ａｎｄ ｗｅａｒ；ｈｅａｔ ｔｒｅａｔｍｅｎｔ ｍｅｔｈｏｄ；ＧＣｒ１５ ｓｔｅｅｌ；Ｓｉ３Ｎ４

　 混合陶瓷球轴承 （滚动体为氮化硅、 氧化锆、
氧化铝等陶瓷， 内、 外套圈为轴承钢） 因克服了传

统钢制轴承在超高速、 超高温等恶劣工况下的不足而

在航天和机械加工等领域得到广泛应用［１］。 但在混合

陶瓷球轴承的实际使用中发现， 当轴承润滑不良时，
沟道的磨损严重影响了轴承性能和机器运转。

ＧＣｒ１５ 钢作为国内应用广泛的轴承钢， 使用量占

轴承用钢的 ９０％。 目前， 国内外对 ＧＣｒ１５ 钢的研究

主要集中在热处理工艺及摩擦磨损试验。 米振莉等［２］

研究了热处理工艺对 ＧＣｒ１５ 钢组织、 硬度及抗拉强度

等力学性能的影响。 ＰＯＬＡＴ 等［３］ 研究了 ＤＩＮ １００Ｃｒ６
钢在不同热处理介质下的磨损特性。 文献 ［４－６］ 对

ＧＣｒ１５ 钢平面摩擦副在脂润滑和柴油润滑工况下的摩

擦磨损特性进行了研究； 文献 ［７－８］ 对 ＧＣｒ１５ 钢在

不同应用场合的磨损性能进行了试验研究。 此外， 研

究还对 ＧＣｒ１５ 钢与不同陶瓷材料对摩的性能进行了研

究。 闫玉涛等［９］研究了不同润滑条件下 ＨＩＰ⁃Ｓｉ３Ｎ４ 与

ＧＣｒ１５ 钢的摩擦特性； 胡盛等人［１０］ 对 ＧＣｒ１５ 钢与

Ｓｉ３Ｎ４ 在过氧化氢中的摩擦磨损性能进行了研究； 闫

玉涛等［１１］ 对几种不同极压抗磨剂对 Ｓｉ３Ｎ４ 陶瓷与

ＧＣｒ１５ 钢摩擦磨损性能的影响进行了研究。 但目前关



于 ＧＣｒ１５ 钢热处理方式对其与 Ｓｉ３Ｎ４ 陶瓷球干摩擦磨

损性能的影响研究报道尚不多见。
根据轴承套圈的实际生产要求， 本文作者试验研

究 ＧＣｒ１５ 钢网带炉热处理和盐浴炉热处理后与 Ｓｉ３Ｎ４

陶瓷球的干摩擦磨损性能差异， 获得较优的热处理方

式。 同时， 对 ＧＣｒ１５ 钢干摩擦磨损失效的原因进行分

析， 为提高其耐磨性提供了一定理论依据。
１　 试验部分

１􀆰 １　 试验材料

试验材料选用国内某大型钢厂生产的 ＧＣｒ１５ 钢

热轧棒材， 其化学成分如表 １ 所示［１２］。

表 １　 试验材料的化学成分 （质量分数）
Ｔａｂｌｅ １　 Ｃｈｅｍｉｃａｌ ｃｏｍｐｏｓｉｔｉｏｎ ｏｆ ｔｈｅ ｔｅｓｔ ｍａｔｅｒｉａｌｓ ％

Ｍａｔｅｒｉａｌ Ｃ Ｓｉ Ｍｎ Ｃｒ Ｍｏ Ｐ Ｓ Ｎｉ Ｃｕ Ｎｉ＋Ｃｕ
ＧＣｒ１５ ０．９５～１．０５ ０．１５～０．３５ ０．２５～０．４５ １．４０～１．６５ ≤０．１０ ≤０．０２５ ≤０．０２５ ≤０．３０ ≤０．２５ ≤０．５０

　 　 试验样件的制作流程为： 棒材取样→热处理→粗

磨→精磨→退磁→表面研磨。
分别利用 ＪＫ９０１⁃４ 托辊型网带式电阻炉对试验样

件进行网带炉淬热和回火处理， 利用 ＲＹＧ２⁃５４⁃１１ 盐

浴炉和 ＴＹ８７１⁃ＳＭ 低温箱式炉进行盐浴炉淬热和回火

处理。 网带炉热处理和盐浴炉热处理的设备和加热方

式不同， 淬火和回火的温度、 时间相同。 热处理工艺

均为： （８６０ ℃ ＋２０ ｍｉｎ） 油淬＋ （１８０ ℃ ＋２ ｈ） 回火，
空冷。

采用 Ｔａｙｌｏｒ Ｈｏｂｓｏｎ 粗糙度轮廓仪测得试验样件

表面粗糙度为 Ｒａ（０􀆰 ０３±０􀆰 ００３）μｍ， ＨＲ⁃１５０Ａ 型洛氏

硬度计测得硬度为 ＨＲＣ（６２±０􀆰 ５） （同一平面内测量

３ 点， 取平均值）。
试验球为 ７ 粒日本进口 Ｓｉ３Ｎ４ 陶瓷球， 直径为

４􀆰 ７６３ ｍｍ， 规 值 为 ＋ １ （ － ０􀆰 ２ ）， 表 面 粗 糙 度 为

Ｒａ０􀆰 ０１４ μｍ， 硬度为 ＨＲＣ７８。 陪试球为 １ 粒日本进

口热等静压 Ｓｉ３Ｎ４ 陶瓷球， 直径为 １０􀆰 ７１６ ｍｍ， 精度

等级为 Ｇ５。
１􀆰 ２　 试验方法

为模拟 Ｓｉ３Ｎ４ 陶瓷球与轴承套圈沟道的点接触形

式并提高试验效率， 自制了一台快速磨损试验装置并

进行试验， 快速磨损试验装置原理如图 １ 所示。 通过

在施力轴上放置不同质量的物体来改变试验载荷的

大小。
磨损试验在室温 （２０ ℃） 环境中进行， 电机轴

转数为 ２ ６７０ ｒ ／ ｍｉｎ。 试验前， 将试验样件、 试验球和

陪试球在丙酮中超声波清洗 １５ ｍｉｎ 以去除表面油膜。
试验载荷分别为 ５０ 和 ８０ Ｎ， 试验时间分别为 １ 和 ２
ｈ。 每次试验前后清理试验台， 更换试验球和陪试球

以减少陶瓷球损伤对试验结果的影响， 试验重复次数

为 ３ 次。
为降低试验数据的测量误差而采用体积磨损量作

为磨损性能的评价指标。 利用美国 Ｒｔｅｃ 公司 ２２０７ 型

白光共焦三维形貌轮廓仪分析磨损表面轮廓形貌， 通

过 ＳＰＩＰ 三维图形分析软件计算体积磨损量， 每样件

取 ５ 个观测点的平均值为体积磨损量； 利用日立

ＳＵ１５１０ 型扫描电子显微镜 （ ＳＥＭ） 观察磨痕表面

形貌。

图 １　 快速磨损试验装置原理

Ｆｉｇ １　 Ｐｒｉｎｃｉｐｌｅ ｏｆ ｒａｐｉｄ ｗｅａｒ ｔｅｓｔ ｅｑｕｉｐｍｅｎｔ

２　 结果与分析

２􀆰 １　 磨损性能分析

ＧＣｒ１５ 钢盐浴炉热处理和网带炉热处理后在 ４ 组

试验条件下的体积磨损量如图 ２ 所示。 可知： ２ 种热

处理方式的 ＧＣｒ１５ 钢体积磨损量都伴随着试验载荷的

增大和时间的延长而增大。 当试验载荷为 ５０ Ｎ， 试

验时间从 １ ｈ 增加到 ２ ｈ 时， 盐浴炉热处理的 ＧＣｒ１５

７２２０１７ 年第 ６ 期 李庆忠等： 热处理方式对 ＧＣｒ１５ 钢与 Ｓｉ３Ｎ４ 副干摩擦磨损性能的影响



钢体积磨损量增加率为 ４４􀆰 ７％， 网带炉热处理的体
积磨损量增加率为 ４８􀆰 ９％， 两者的体积磨损量增加
率相差较小， 为 ４􀆰 ２％； 当试验载荷为 ８０ Ｎ， 试验时
间从 １ ｈ 增加到 ２ ｈ 时， 盐浴炉热处理的 ＧＣｒ１５ 钢体
积磨损量增加率为 ５４􀆰 ７％， 网带炉热处理的 ＧＣｒ１５
钢体积磨损 量 增 加 率 为 ４７􀆰 ３％， 前 者 比 后 者 大
７􀆰 ４％。 网带炉热处理的 ＧＣｒ１５ 钢体积磨损量均小于
盐浴炉热处理的 ＧＣｒ１５ 钢体积磨损量， ４ 组试验条件
下， 前 者 的 体 积 磨 损 量 分 别 为 后 者 的 ７２􀆰 ３％、
７４􀆰 ４％、 ６８􀆰 ４％、 ６５􀆰 １％， 平均值为 ７０􀆰 ０５％。

图 ２　 盐浴炉和网带炉热处理的 ＧＣｒ１５ 钢体积磨损量

Ｆｉｇ ２　 Ｗｅａｒ ｖｏｌｕｍｅ ｏｆ ＧＣｒ１５ ｓｔｅｅｌ ｗｉｔｈ ｓａｌｔ ｂａｔｈ ｆｕｒｎａｃｅ ａｎｄ
ｍｅｓｈ ｂｅｌｔ ｆｕｒｎａｃｅ

２􀆰 ２　 磨损表面形貌分析

盐浴炉和网带炉热处理 ＧＣｒ１５ 钢在载荷 ８０ Ｎ、
时间 ２ ｈ 试验后的磨损表面形貌如图 ３ 所示。 可以看
出： ２ 种热处理方式的试验样件磨损表面均有裂纹产
生， 表明主要发生了疲劳磨损。 对比两图可发现， 盐
浴炉热处理 ＧＣｒ１５ 钢的磨损表面裂纹数量比网带炉
热处理 ＧＣｒ１５ 钢的多， 且沿沟道呈放射状发散， 而网
带炉热处理 ＧＣｒ１５ 钢的磨损表面裂纹主要沿磨痕沟
道分布， 且磨痕表面相对光滑平整。 该试验中， 试验
球与试验样件相比， 表面粗糙度更小， 硬度更大。 因
此可以认为， 在试验球与试验样件相互接触过程中，
试验样件表面有许多尖锐的突起与试验球接触， 如图
４ （ａ） 所示。

图 ３　 盐浴炉和网带炉热处理 ＧＣｒ１５ 钢的磨损表面形貌

Ｆｉｇ ３　 ＳＥＭ ｉｍａｇｅｓ ｏｆ ｗｅａｒ ｓｕｒｆａｃｅ ｏｆ ＧＣｒ１５ ｓｔｅｅｌ ｗｉｔｈ ｓａｌｔ ｂａｔｈ
ｆｕｒｎａｃｅ （ａ） ａｎｄ ｍｅｓｈ ｂｅｌｔ ｆｕｒｎａｃｅ （ｂ）

当较大载荷作用在试验样件和试验球之间时， 试
验样件表面的尖锐凸起在接触区域产生连续变化的间
歇性局部应力集中， 使试验样件表面产生微裂纹， 主
要为径向裂纹和侧向裂纹， 并与加载方向成一定角度
从表面向试件内部扩展， 且进一步诱发一定程度的局
部塑性形变， 如图 ４ （ｂ） 所示。 当试验样件和试验
球相互滑动接触时， 在试验球表面高硬度微凸体和交
变接触应力的作用下， 试验样件表面的微凸体很容易
发生整体的塑性变形并不断积累。 伴随塑性变形的积
累， 试验样件表面因应力集中而形成的裂纹进一步扩
展， 使表面晶粒发生晶间断裂与穿晶断裂， 表面微凸
体产生脆性断裂从表面脱离， 从而导致磨损发生， 形
成较光滑表面。 此时， 试验样件形成环形磨损痕， 如
图 ４ （ｃ） 所示。

图 ４　 试验样件表面与试验球表面接触模型

Ｆｉｇ ４　 Ｃｏｎｔａｃｔ ｍｏｄｅｌ ｏｆ ｔｅｓｔ ｓａｍｐｌｅ ｓｕｒｆａｃｅ ａｎｄ ｔｅｓｔ ｂａｌｌ ｓｕｒｆａｃｅ
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３　 结论

（１） 热处理方式对 ＧＣｒ１５ 钢与 Ｓｉ３Ｎ４ 陶瓷球对摩

的干摩擦磨损性能有较大影响。 ＧＣｒ１５ 钢的网带炉热

处理和盐浴炉热处理虽然都能满足轴承零件的硬度和

金相组织要求， 但网带炉热处理的 ＧＣｒ１５ 钢与 Ｓｉ３Ｎ４

陶瓷球对摩的平均体积磨损量更小， 干摩擦磨损性能

更优。
（２） 网带炉热处理和盐浴炉热处理 ＧＣｒ１５ 钢的

磨损失效原因均为疲劳磨损， 但网带炉热处理提高了

ＧＣｒ１５ 钢的磨损性能， 试验后磨损表面相对较光滑、
疲劳裂纹较少， 试样表面的局部塑性变形减小， 疲劳

裂纹的萌生降低。
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摘要： 针对柔片式密封系统中柔片变形对密封性能的影响， 建立密封区域的流体动力学模型以及基于弹性柔片小

挠度弯曲变形的微分方程， 并进行 ＡＮＳＹＳ 单向耦合仿真计算， 分析不同工况和结构参数对柔片变形和密封性能的影

响。 结果表明： 柔片变形和密封泄漏量随密封压差的增大呈增长趋势； 密封压差、 柔片尺寸以及背板－柔片间隙对柔

片变形和密封泄漏量影响较大； 增加背板－转子 ／柔片间距会使得柔片变形相对初始安装位置呈逐渐上浮趋势， 密封泄

漏量随之增加。
关键词： 柔片变形； 密封性能； 计算模型； 耦合仿真； 参数分析
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ａｎｄ ｌｅａｆ ｄｅｆｏｒｍａｔｉｏｎ ｗｅｒｅ ａｎａｌｙｚｅｄ．Ｔｈｅ ｒｅｓｕｌｔｓ ｓｈｏｗ ｔｈａｔ ｔｈｅ ｌｅａｋａｇｅ ａｎｄ ｌｅａｆ ｄｅｆｏｒｍａｔｉｏｎ ａｒｅ ｉｎｃｒｅａｓｅｄ ｌｉｎｅａｒｌｙ ｗｉｔｈ ｔｈｅ
ｓｅａｌｉｎｇ ｐｒｅｓｓｕｒｅ．Ｓｅａｌｉｎｇ ｐｒｅｓｓｕｒｅ，ｌｅａｆ ｓｉｚｅ ａｎｄ ｂａｃｋ ｐｌａｔｅ⁃ｌｅａｆ ｇａｐ ｈａｖｅ ｇｒｅａｔｅｒ ｉｎｆｌｕｅｎｃｅ ｏｎ ｌｅａｆ ｄｅｆｏｒｍａｔｉｏｎ ａｎｄ ｓｅａｌｉｎｇ
ｐｅｒｆｏｒｍａｎｃｅ．Ｔｈｅ ｉｎｃｒｅａｓｅ ｏｆ ｔｈｅ ｇａｐ ｂｅｔｗｅｅｎ ｂａｃｋ ｐｌａｎｅ ａｎｄ ｒｏｔｏｒ ｏｒ ｌｅａｆ ｃａｎ ａｐｐｒｏｐｒｉａｔｅｌｙ ｉｎｃｒｅａｓｅ ｌｅａｋａｇｅ ｂｙ ｇｒｅａｔｌｙ
ｍａｋｉｎｇ ｔｈｅ ｌｅａｆ ｅｎｄｓ ｆｌｏａｔ．

Ｋｅｙｗｏｒｄｓ：ｌｅａｆ ｄｅｆｏｒｍａｔｉｏｎ； ｓｅａｌｉｎｇ ｐｅｒｆｏｒｍａｎｃｅ；ｃａｌｃｕｌａｔｉｏｎ ｍｏｄｅｌ； ｃｏｕｐｌｉｎｇ ｓｉｍｕｌａｔｉｏｎ； ｐａｒａｍｅｔｅｒ ａｎａｌｙｓｉｓ

　 柔片式密封作为航空发动机的一种非接触式密

封， 应用于高温、 高压及高转子转速的工作环境［１］。
与传统的刷密封相比， 柔片密封在结构上用紧密排列

的柔性叶片取代刷密封中的细刷丝［２－３］， 保证了良好

的密封性能， 而且叶片具有较好的轴向刚度， 有效地

避免了刷密封中的滞后和刚化效应［４－５］。
柔片密封在 ２０ 世纪末期就被提出并进行相应的

实验研究［６－８］， 研究人员同时也对其进行数值分析和

仿真计算并取得了一些进展［９］， 但对于流场中柔片的

变形规律及其对密封性能的影响还有待于进一步研

究。 本文作者通过对柔片式密封的结构分析， 建立密

封区域流体的动力学方程及基于弹性柔片小挠度弯曲

的变形微分方程； 利用商用软件 ＡＮＳＹＳ 对密封区域

的流场和柔片变形进行仿真计算。

１　 柔片式密封结构

柔片式密封整体结构由 ４ 部分组成， 分别是前

板、 柔片、 背板以及盖板， 如图 １ 所示。

图 １　 柔片式密封的结构和实物图

Ｆｉｇ １　 Ｓｔｒｕｃｔｕｒｅ ｏｆ ｌｅａｆ ｓｅａｌ

密封流场可分为 ４ 个计算区域， 分别为： 前板－
柔片间距、 柔片－柔片间距、 背板－柔片间距以及柔



片－转子间距［１０］， 如图 ２ 所示。 高压流体从前板－转
子间距进入密封系统后， 分别流入前板－柔片间距、
柔片－柔片间距、 柔片－转子间距、 背板－柔片间距并

从背板－转子间距内流出。

图 ２　 柔片式密封流场计算区域

Ｆｉｇ ２　 Ｃｏｍｐｕｔａｔｉｏｎａｌ ｆｌｕｉｄ ｒｅｇｉｏｎ ｏｆ ｌｅａｆ ｓｅａｌ

柔片变形是由正反两面及片端流场的共同作用引

起， 其直接改变片端流场的结构尺寸， 从而影响系统

的密封性能。
２　 研究方法

２􀆰 １　 数学模型

密封区域流体在压差和流动达到稳定状态时， 满

足定常稳态流动的基本方程。 利用有限体积法对连续

性方程和动量守恒方程［１１］ 进行离散化求解， 方程形

式为

∂ρ
∂ｔ

＋ ∂（ρｕ）
∂ｘ

＋ ∂（ρｖ）
∂ｙ

＝ ０ （１）

∂（ρϕ）
∂ｔ

＋ ∂（ρｕϕ）
∂ｘ

＋ ∂（ρｖϕ）
∂ｙ

＝ ∂
∂ｘ

Γ
∂ϕ
∂ｘ

æ

è
ç

ö

ø
÷ ＋

∂
∂ｙ

Γ
∂ϕ
∂ｙ

æ

è
ç

ö

ø
÷ ＋ Ｓϕ （２）

式中： ρ 为密度； ϕ 为通用变量， 可为轴向速度 ｕ 和

径向速度 ｖ； Γ 为动力黏度； Ｓϕ 为源项。
片间流体在柔片正反两面的压力差及片端压场是

柔片变形的作用力， 如图 ３ 所示。

图 ３　 柔片的受力图

Ｆｉｇ ３　 Ｆｏｒｃｅ ｄｉａｇｒａｍｓ ｏｆ ｌｅａｆ

　 　 可利用弹性力学差分法求解薄片的小挠度弯

曲［１２－１３］， 其基本方程为

∂４ｗ
∂ｘ４

＋ ２
∂４ｗ

∂ｘ２∂ｙ２
＋ ∂４ｗ

∂ｙ４
＝ ｑ

Ｄ
（３）

其中， Ｄ ＝ Ｅｔ３

１２（１ － μ２）
式中： ｗ 为片的变形量； ｑ 为单位面积上的载荷； Ｅ
为弹性模量； ｔ 为薄板厚度； μ 为材料泊松比。

用有限差分法对方程 （３） 进行离散化求解， 为

方便计算， 建立如图 ４ 所示的正方形坐标网格， 可得

到式 （１４）。
２０ｗ０ － ８（ｗ１ ＋ ｗ２ ＋ ｗ３ ＋ ｗ４） ＋ ２（ｗ５ ＋ ｗ６ ＋ ｗ７ ＋

ｗ８） ＋ （ｗ９ ＋ ｗ１０ ＋ ｗ１１ ＋ ｗ１２） ＝ ｈ４ ｑ
Ｄ

æ

è
ç

ö

ø
÷ （４）

图 ４　 薄板正方形网格的单元示意图

Ｆｉｇ ４　 Ｄｉａｇｒａｍｍａｔｉｃ ｇｒａｗｉｎｇ ｏｆ ｓｑｕａｒｅ ｇｒｉｄ

对于薄板型柔片的边界， 有自由边界和固定边界

２ 种， 对于固定端边界， 由 ｗｘ ＝ ０， （∂ｗ ／ ∂ｘ） ｘ ＝ ０ 可知

固定边界内外两排节点的挠度值都为 ０［１４－１５］。 自由边

界上的弯矩和总的分布剪力为 ０， 当 ＯＡ 为固定边，
图中 １２－４－０－２－１０ 为自由边界时，

ｗ１ ＝ ｗ５ ＝ ｗ６ ＝ （２ ＋ ２ｖ）ｗ０ － ｖ（ｗ２ ＋ ｗ４） － ｗ３

ｗ９ ＝ （６ － ２ｖ）（ｗ１ － ｗ３） － （２ － ｖ）（ｗ５ ＋ ｗ６ －{
　 　 ｗ７ － ｗ８） ＋ ｗ１１ （５）
若 Ｏ 为两自由边交点， 则：
ｗ６ ＝ ｗ５ ＋ ｗ７ － ｗ８ （６）

２􀆰 ２　 仿真求解

利用 ＡＮＳＹＳ Ｗｏｒｋｂｅｎｃｈ 中的 ＦＳＩ 模块求解柔片密

封的单向流固耦合， 分别建立流体区域和柔片的三维

模型， 对密封区域的流场进行仿真求解， 并利用求解

结果计算柔片的变形。 考虑到密封系统的周期对称

性， 计算模型取 ２ 个柔片及其与前 ／ 背板间密封区域

的三维流体空间作为分析对象， 流场区域模型如图 ５
所示。
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图 ５　 流场模型及边界设置

Ｆｉｇ ５　 Ｆｌｏｗ ｍｏｄｅｌ ａｎｄ ｂｏｕｎｄａｒｙ ｓｅｔｔｉｎｇ

分析计算采用的密封系统基本参数见表 １。

表 １　 密封系统基本参数

Ｔａｂｌｅ １　 Ｂａｓｉｃ ｐａｒａｍｅｔｅｒｓ ｏｆ ｔｈｅ ｓｅａｌｉｎｇ ｓｙｓｔｅｍ
参数名称 参数值

转子直径 ｄ ／ ｍｍ ３５０
入口压力 ｐ ｉ ／ ＭＰａ ０．４
出口压力 ｐｏ ／ ＭＰａ ０．１

前 ／ 背板－柔片间距 ｃ１ ／ ｍｍ ０．０５～０．１５
片间间隙 ｃ２ ／ ｍｍ ０．０１

柔片－转子间距 ｃ３ ／ ｍｍ ０．０２５
前 ／ 背板－转子间距 ｃ４ ／ ｍｍ ２．０

柔片长度 ｌ ／ ｍｍ １１．０
柔片宽度 Ｂ ／ ｍｍ ５．０

转子转速 ｎ ／ （ ｒ·ｍｉｎ－１） １２ ０００

２􀆰 ２􀆰 １　 流场分析

利用 ＡＮＳＹＳ 仿真得到流体区域压场和速度场如

图 ６ 所示。 压力从入口到出口沿轴向递减， 在出入口

处压降较大。 流体速度沿轴向基本呈递增趋势， 在低

压端以偏向转子方向流出。

图 ６　 流体区域的压场和速度场云图

Ｆｉｇ ６　 Ｐｒｅｓｓｕｒｅ （ａ） ａｎｄ ｖｅｌｏｃｉｔｙ （ｂ） ｃｌｏｕｄ ｏｆ ｔｈｅ ｆｌｕｉｄ ｒｅｇｉｏｎ

轴向速度从入口到出口沿轴向基本呈递增趋势，
在出口处形成涡旋。 径向速度在前板间隙处最大， 沿

背离转子方向， 在背板间隙内向转子方向快速流动并

从出口处流出， 片间区域流体的径向速度相对较小，
如图 ７ 所示。

图 ７　 流体沿转子轴向和径向速度

Ｆｉｇ ７　 Ａｘｉａｌ ｖｅｌｏｃｉｔｙ （ａ） ａｎｄ ｒａｄｉａｌ ｖｅｌｏｃｉｔｙ （ｂ） ｏｆ ｆｌｕｉｄ ｒｅｇｉｏｎ ａｌｏｎｇ ｔｈｅ ｒｏｔｏｒ
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２􀆰 ２􀆰 ２　 柔片变形

柔片在密封系统中处于悬臂状态， 其变形状况与

悬臂梁类似。 由于轴向刚度较大， 柔片沿轴向基本无

变形。 当柔片受压场作用整体沿偏离转子方向变形

时， 其径向变形值从固定端到片端基本呈逐渐增长趋

势， 在柔片端从入口到出口沿轴向逐渐递减， 柔片变

形最大值位于柔片端靠近压力入口处， 如图 ８ 所示。

图 ８　 柔片变形云图

Ｆｉｇ ８　 Ｌｅａｆ ｄｅｆｏｒｍａｔｉｏｎ ｃｌｏｕｄ

３　 研究结果与分析

柔片在流场的作用下发生变形， 其片端径向变形

直接改变柔片片端与转子间隙从而影响密封泄漏量。
研究时分别计算初始模型的泄漏量以及柔片变形值，
并对变形后流场区域的泄漏量进行重新计算。 为研究

柔片的变形规律， 柔片变形以柔片片端径向变形的平

均值来表征。
３􀆰 １　 密封压力与密封性能

密封压力的变化对密封性能影响较大， 随着入口
压力的增加， 柔片片端压场 “上抬” 作用力明显增

大。 在表 １ 参数的基础上， 当入口压力较小时， 柔片

变形相对初始安装位置呈下压状态； 当入口压力超过

一定值时， 柔片上浮且上浮量和密封系统泄漏量随入

口压力的增加基本呈线性增长趋势， 如图 ９ 所示。

图 ９　 入口压力对泄漏和柔片变形的影响

Ｆｉｇ ９　 Ｅｆｆｅｃｔ ｏｆ ｉｎｌｅｔ ｐｒｅｓｓｕｒｅ ｏｎ ｌｅａｋａｇｅ ａｎｄ ｌｅａｆ ｄｅｆｏｒｍａｔｉｏｎ

３􀆰 ２　 柔片尺寸与密封性能

在其他结构和工况参数不变的条件下， 柔片的宽

度在 ４～８ ｍｍ 范围内变化时， 片端径向变形和密封系

统的泄漏量的变化规律如图 １０ 所示。 密封泄漏量和

柔片变形都随柔片宽度的增大而减小， 压差大时减小

幅度更明显。

图 １０　 柔片宽度对泄漏量和柔片变形的影响

Ｆｉｇ １０　 Ｅｆｆｅｃｔ ｏｆ ｌｅａｆ ｗｉｄｔｈ ｏｎ ｌｅａｋａｇｅ ａｎｄ ｌｅａｆ ｄｅｆｏｒｍａｔｉｏｎ

在其他结构和工况参数不变的条件下， 柔片长度

的改变对柔片径向变形和密封泄漏量的影响如图 １１
所示。 由于柔片具有一定的径向柔性且在流场中处于

悬臂状态， 柔片变形随着柔片长度的增大而增大， 受

变形影响， 密封泄漏量随长度的增大基本呈线性增长

趋势， 且压差大时增长幅度更明显。

图 １１　 柔片长度对泄漏量和柔片变形的影响

Ｆｉｇ １１　 Ｅｆｆｅｃｔ ｏｆ ｌｅａｆ ｌｅｎｇｔｈ ｏｎ ｌｅａｋａｇｅ ａｎｄ ｌｅａｆ ｄｅｆｏｒｍａｔｉｏｎ

３􀆰 ３　 背板位置与密封性能

在其他参数不变的条件下， 背板与转子的间距在

１～２􀆰 ５ ｍｍ 范围内变化时， 片端径向变形和密封系统

泄漏量的变化规律如图 １２ 所示。 背板－转子间距较小

时， 柔片变形相对初始安装位置呈下沉趋势， 间距较

大时， 柔片变形相对初始安装位置呈上浮趋势且上浮

量随间距的增大而增大， 密封泄漏量随着背板－转子
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间距的增大有小幅度增加。

图 １２　 背板－转子间距对泄漏量和柔片变形的影响

Ｆｉｇ １２　 Ｅｆｆｅｃｔ ｏｆ ｔｈｅ ｂａｃｋ ｐｌａｔｅ⁃ｒｏｔｏｒ ｇａｐ ｏｎ ｌｅａｋａｇｅ ａｎｄ
ｌｅａｆ ｄｅｆｏｒｍａｔｉｏｎ

在其他参数不变的条件下， 改变背板与柔片的间

距， 片端径向变形和密封系统泄漏量的变化规律如图

１３ 所示。 背板－柔片间距增加使得出口处压降减小，
片间压场下压作用力减小。 在背板－柔片间距较小

时， 柔片变形相对初始安装位置呈下沉趋势， 间距较

大时柔片上浮且上浮量随间距的增大而增加。 密封泄

漏量随着背板－柔片间距的增大而增大， 压差大时增

加幅度更明显。

图 １３　 背板－柔片间距对泄漏量和柔片变形的影响

Ｆｉｇ １３　 Ｅｆｆｅｃｔ ｏｆ ｔｈｅ ｂａｃｋ ｐｌａｔｅ⁃ｌｅａｆ ｇａｐ ｏｎ ｌｅａｋａｇｅ ａｎｄ
ｌｅａｆ ｄｅｆｏｒｍａｔｉｏｎ

３􀆰 ４　 柔片端部位置与密封性能

假设柔片片端与转子跑道间形成平行间隙， 当间

隙值在 １２􀆰 ５～ １００ μｍ 范围内变化时， 片端径向变形

和密封系统泄漏量的变化规律如图 １４ 所示。 当其他

参数不变时， 随着片端间隙的增加， 柔片变形值基本

保持不变， 密封泄漏量有小幅度增加。

图 １４　 片端间隙对泄漏和柔片变形的影响

Ｆｉｇ １４　 Ｅｆｆｅｃｔ ｏｆ ｔｈｅ ｌｅａｆ⁃ｌｅａｆ ｇａｐ ｏｎ ｌｅａｋａｇｅ ａｎｄ ｌｅａｆ ｄｅｆｏｒｍａｔｉｏｎ

４　 结论

（１） 随着入口压力的增大， 柔片变形相对初始

安装位置呈逐渐上浮趋势且上浮量和密封系统泄漏量

呈增长趋势。
（２） 柔片尺寸对密封系统影响较大， 结构设计

时适当改变柔片的长度或宽度都会影响柔片的变形量

进而影响密封系统泄漏量。
（３） 背板－转子 ／ 柔片间距的增大会使得柔片变

形相对初始安装位置呈逐渐上浮趋势， 密封泄流量随

之增加。
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点接触混合润滑的数值求解方法∗
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摘要： 基于半系统法的统一 Ｒｅｙｎｏｌｄｓ 方程， 对点接触混合润滑进行数值模拟。 在流体润滑区， 采用 Ｒｅｙｎｏｌｄｓ 方程

求解流体压力， 在固体接触区采用简化 Ｒｅｙｎｏｌｄｓ 方程求解压力。 弹性变形使用离散卷积－快速傅里叶变换 （ＤＣ⁃ＦＦＴ）
计算。 为了加快迭代收敛速度， 在数值求解过程中使用渐进网格加密 （Ｐｒｏｇｒｅｓｓｉｖｅ Ｍｅｓｈ Ｄｅｎｓｉｆｉｃａｔｉｏｎ， ＰＭＤ） 算法。 数

值模拟结果表明， 该模型可以快速地求解光滑和粗糙表面条件下的各种润滑情况， 包括全膜、 混合和边界润滑； 随着

卷吸速度的增加， 润滑状态从边界到混合再到全膜润滑是个光滑过渡的过程。
关键词： 半系统法； 混合润滑； 点接触； 渐进网格加密算法
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ｂｒｉｃａｔｉｏｎ ｓｔａｔｅ ｖａｒｙｉｎｇ ｆｒｏｍ ｔｈｅ ｂｏｕｎｄａｒｙ ｔｏ ｍｉｘｅｄ ｌｕｂｒｉｃａｔｉｏｎ，ｔｈｅｎ ｔｏ ｆｕｌｌ⁃ｆｉｌｍ ｌｕｂｒｉｃａｔｉｏｎ ａｐｐｅａｒｓ ａ ｓｍｏｏｔｈ ｔｒａｎｓｉｔｉｏｎ
ｐｒｏｃｅｓｓ．

Ｋｅｙｗｏｒｄｓ：ｓｅｍｉ⁃ｓｙｓｔｅｍ ｍｅｔｈｏｄ；ｍｉｘｅｄ ｌｕｂｒｉｃａｔｉｏｎ；ｐｏｉｎｔ ｃｏｎｔａｃｔ；ｐｒｏｇｒｅｓｓｉｖｅ ｍｅｓｈ ｄｅｎｓｉｆｉｃａｔｉｏｎ

　 混合润滑是一种流体润滑和微凸体直接接触共存

的润滑状态。 在工程实际中， 没有绝对光滑的表面，
由于平均油膜厚度和零件接触表面的粗糙度高度处于

同一甚至更低的量级， 因此在润滑过程中经常会发生

固体直接接触。 而固体之间的直接接触是导致零件磨

损、 失效的重要原因， 所以混合润滑的研究得到了越

来越多的关注。 然而对混合润滑数值模拟的难点在于

如何同时处理润滑和表面接触问题。 首先， 流体润滑

和固体接触的边界是不确定且不规则的， 另外更重要

的是流体润滑和固体接触遵循不同的准则， 即 Ｒｅｙｎ⁃
ｏｌｄｓ 方程和弹性力学方程， 而将这 ２ 种不同的方程结

合到一个系统来求解混合润滑， 其收敛稳定性很差。

在早期的研究中， 由于计算机和数值算法的限制， 主

要采用的是统计模型［１］。 １９８８ 年 ＺＨＵ 和 ＣＨＥＮＧ［２］采

用此统计模型并结合 ＧＲＥＥＮＷＯＯＤ 和 ＴＲＩＰＰ ［３］ 的固

体接触模型分别求得了流体压力和固体接触压力， 以

平衡外载荷。 然而此统计模型只能求得平均流体压力

和粗糙表面接触压力以及平均膜厚， 却不能提供有关

压力和膜厚的局部真实信息。 直到 １９９９ 年， ＪＩＡＮＧ
等［４］第一次提出了确定性模型， 在流体润滑区使用

Ｒｅｙｎｏｌｄｓ 方程求解流体压力， 而固体接触压力则使用

ＦＦＴ 技术， 但该求解方法在涉及到严重的固体接触时

收敛性难以得到保障。 随后 ＨＵ 和 ＺＨＵ［５］、 王文中

等［６］ 提出了统一 Ｒｅｙｎｏｌｄｓ 方程求解混合润滑， 在流

体润滑区同样使用 Ｒｅｙｎｏｌｄｓ 方程求解流体压力， 但固

体接触压力则使用简化 Ｒｅｙｎｏｌｄｓ 方程求得， 弹性变形

使用多重网格积分法。 该模型可以同时求解包括全

膜、 混合以及边界润滑状态。 即使发生严重的固体接

触， 该模型的收敛性依然很稳定。 但其求解方法是直



接在最终的高密度网格上进行迭代， 因此收敛速度

慢， 而多重网格积分法程序十分复杂且计算速度慢。
本文作者也是采用该模型求解混合润滑， 但数值算法

则是基于 ＡＩ［７］ 提出的半系统法， 为了加快表面弹性

变形的计算， 采用 ＬＩＵ 等［８］ 提出的 ＤＣ⁃ＦＦＴ 算法， 且

为了加快收敛速度， 使用了 ＰＭＤ （Ｐｒｏｇｒｅｓｓｉｖｅ Ｍｅｓｈ
Ｄｅｎｓｉｆｉｃａｔｉｏｎ） ［９－１０］方法。 该方法首先在低密度网格中

得到收敛解， 然后作为高密度网格的迭代初值。
１　 理论模型

１􀆰 １　 混合润滑控制方程

在流体润滑区流体压力 ｐ ｌ 使用 Ｒｅｙｎｏｌｄｓ 方程：

􀆟
􀆟ｘ

ρｈ３

η∗

􀆟ｐ ｌ

􀆟ｘ
æ

è
ç

ö

ø
÷ ＋ 􀆟

􀆟ｙ
ρｈ３

η∗

􀆟ｐ ｌ

􀆟ｙ
æ

è
ç

ö

ø
÷ ＝ ｕｅ

􀆟
􀆟ｔ

（ρｈ） ＋ 􀆟
􀆟ｔ

（ρｈ）

（１）
式中： 压力 ｐ ｌ 在计算域边界设为 ０ 以满足边界条件

且在计算域内不能小于 ０； 卷吸速度 ｕｅ 与 ｘ 轴方向重

合； ｈ 表示油膜厚度； ρ 表示润滑油的密度。
引入等效黏度 η∗来考虑润滑剂的非牛顿特性：
１
η∗

＝ １
η

τ０

τ１
ｓｈ

τ１

τ０

æ

è
ç

ö

ø
÷ （２）

式中： τ０ 表示特征剪应力， 取为 １８􀆰 ０ ＭＰａ； τ１ 表示

作用在下表面上的剪应力［１１］； η 为表观黏度。
在膜厚为 ０ 的固体接触区， 式 （１） 左端的压力

流项消失， 接触压力 ｐｃ 使用简化 Ｒｅｙｎｏｌｄｓ 方程求解：

ｕｅ
􀆟
􀆟
（ρｈ）＋

􀆟
􀆟ｔ

（ρｈ）＝ ０ （３）

油膜厚度方程：

ｈ（ｘ， ｙ， ｔ）＝ ｈ０（ ｔ） ＋
Ｘ２

２ＲＸ

＋ ｙ２

２Ｒｙ

＋Ｖ（ｘ， ｙ， ｔ） ＋δ１（ｘ，

ｙ， ｔ）＋δ２（ｘ， ｙ， ｔ） （４）
式中： ｈ０ 表示刚体中心膜厚； Ｒｘ 和 Ｒｙ 分别表示 ｘ－ｚ
和 ｙ－ｚ 平面的等效半径； δ１ 和 δ２ 分别为表面 １、 ２ 的

粗糙度， Ｖ 表示弹性变形由下式计算：

Ｖ（ｘ， ｙ， ｔ） ＝ ２
πＥ′∬Ω

ｐ ｌ（ξ， ζ） ＋ ｐｃ（ξ， ζ）

（ｘ － ξ） ２ ＋ （ｙ － ζ） ２
ｄξｄζ

（５）
载荷平衡方程：

∬
Ω

（ｐ ｌ（ｘ，ｙ） ＋ ｐｃ（ｘ，ｙ））ｄｘｄｙ ＝ Ｗ （６）

黏压方程和密压方程分别采用 Ｒｏｅｌａｎｄｓ 公式和

Ｄｏｗｓｏｎ⁃Ｈｉｇｇｉｎｓｏｎ 公式［７］。
１􀆰 ２　 量纲一化

将方程 （１） — （６） 参数进行量纲一化处理：

Ｘ＝ ｘ
ａ
； Ｙ＝ ｙ

ａ
； ρ＝

ρ
ρ０

； η ＝ η∗

η０
； Ｈ ＝

ｈＲｘ

ａ２ ； Ｐ ＝ ｐ
ｐｈ

；

Ｔ＝
ｔｕｅ

ａ
式中： Ｘ、 Ｙ 为量纲一坐标值； ａ 为赫兹接触半径； η
为量纲一黏度； `ρ 为量纲一密度； ρ０、 η０ 分别为润

滑油的初始密度和黏度； Ｐ 为量纲一压力； Ｈ 为量纲

一膜厚； ｐｈ 为最大赫兹压力； Ｔ 为量纲一时间。
量纲一化的 Ｒｅｙｎｏｌｄｓ 方程为

􀆟
􀆟Ｘ

εｘ
􀆟Ｐ
􀆟Ｘ

é

ë
êê

ù

û
úú ＋ 􀆟

􀆟Ｙ
εｙ

􀆟Ｐ
􀆟Ｙ

é

ë
êê

ù

û
úú ＝ 􀆟（ρＨ）

􀆟Ｘ
＋ 􀆟（ρＨ）

􀆟Ｔ
（７）

其中： εｘ ＝εｙ ＝ （
ａ３ｐｈ

１２η０ｕｅＲ
２
ｘ

）
ρＨ３

η
æ

è
ç

ö

ø
÷

其他量纲一化方程皆由此方法推出， 在此不再

赘述。
２　 数值方法

采用有限差分法对方程 （７） 进行离散， 实施细

节可参考文献 ［７］， 针对每一个压力未知节点， 对

应的离散差分方程如下：
Ａｉ，ｊＰ ｉ－１，ｊ＋Ｂｉ，ｊＰ ｉ，ｊ＋Ｃｉ，ｊＰ ｉ＋１，ｊ ＝Ｆｉ，ｊ （８）

式中： Ａｉ，ｊ， Ｂｉ，ｊ， Ｃｉ，ｊ， Ｆｉ，ｊ均为系数。
显然， 方程 （３） 中关于 ｙ 方向的弱耦合性也应

得到重视， 处理方法是方程 （８） 通过雅克比线迭

代［１２］求解： 迭代时通过逐列扫描代替逐点扫描， 同

时求得那一列上所有节点的压力。 即对于给定的列标

ｊ， 同时求解所有未知压力 Ｐ ｉ，ｊ， 其中 ２≤ｉ≤ｎ－１。 当

所有列标 ｊ 遍历完后验证压力是否收敛， 如若不收敛

则运用雅克比迭代法的思想再来更新系数矩阵 Ａｉ，ｊ，
Ｂｉ，ｊ， Ｃｉ，ｊ， Ｆｉ，ｊ以继续进行下一次压力迭代循环。

在以往的迭代方法中， 差分方程 （８） 中压力前

面的系数矩阵 Ａ、 Ｂ 以及 Ｃ 仅仅是由 Ｒｅｙｎｏｌｄｓ 方程左

边的压力流项组成， 而 Ｒｅｙｎｏｌｄｓ 方程右边的剪切流项

（􀆟Ｈ ／ 􀆟Ｘ）则被认为是已知的， 然而这种处理方法在重

载或低速情况下， 其收敛性和数值稳定性将变得非常

差。 半系统法的基本原理就是系数矩阵 Ａ、 Ｂ、 Ｃ 的

组成不仅包含压力流项， 还包括剪切流项 （因为膜

厚中的表面弹性变形也是压力的函数）， 因此在重载

或低速情况下， 即使压力流项变得很弱甚至为 ０ 时，
系数矩阵依然能够保证对角占优， 所以该算法的数值

稳定性也就能得到保障。
弹性变形方程 （５） 经量纲一化并离散后变为

Ｖｉ，ｊ ＝
２
π２ Σ

ｍ

ｋ＝ １
Σ
ｎ

ｌ＝ １
Ｄ（ ｉ－ｋ， ｊ－１） Ｐｋ１ （９）

式中： Ｐｋｌ表示节点 （ｋ， ｌ） 处的压力， Ｄ （ ｉ－ｋ， ｊ－ｌ）
指影响系数， 其计算公式如下：
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Ｄｋ１
ｉｊ ＝ψ１ ｌｎ

Λ１＋ Λ１
２＋ψ１

２

Λ２＋ Λ２
２＋ψ１

２

æ

è

çç

ö

ø

÷÷ ＋ψ２ ｌｎ
Λ２＋ Λ２

２＋ψ２
２

Λ１＋ Λ２
２＋ψ２

２

æ

è

çç

ö

ø

÷÷ ＋

Λ１ ｌｎ
ψ１＋ Λ１

２＋ψ１
２

ψ２＋ Λ１
２＋ψ２

２

æ

è

çç

ö

ø

÷÷ ＋Λ２ ｌｎ
ψ２＋ Λ２

２＋ψ２
２

ψ１＋ Λ２
２＋ψ１

２

æ

è

çç

ö

ø

÷÷ （１０）

其中： Λ１ ＝（ｋ－ｉ＋
１
２
）ΔＸ， Λ２ ＝（ｋ－ｉ－

１
２
）ΔＸ， ψ１ ＝ （１－

ｊ＋
１
２
）ΔＹ， ψ２ ＝（１－ｊ－

１
２
）ΔＹ

式 （９） 实际上是离散二维线卷积运算， 可运用

信号处理领域中的频域分析方法来计算弹性变形， 以

便加快计算速度。 然而为了应用 ＦＦＴ 技术， 需将线

卷积转化为圆卷积， 所以压力 Ｐ 和影响系数 Ｄ 在计

算前需要进行预处理， 具体细节请参考文献 ［８］。
ＰＭＤ 算法的基本思想是首先将离散差分方程 （８）

在低密度网格上进行迭代， 以便迅速消除低频误差并

获得收敛解， 由于网格较少， 所以计算速度很快。 迭

代过程中一旦满足较低精度要求如 εｐ ＝１０－４便跳转到较

高密度网格上进行迭代， 以消除高频误差并得到更高

精度解， 跳转过程中将上一级网格密度所计算出的收

敛解 （即油膜厚度和压力） 通过抛物线插值之后作为

本级网格密度迭代的初值。 重复以上过程直至在最终

网格上得到精度更高如 εｐ ＝１０－６的收敛解。
３　 结果与讨论

因为本文作者研究的是点接触问题， 所以采用弹

性圆球在刚性平板上滚动的模型。 在所有算例中， 计

算域取为： －１􀆰 ９≤Ｘ≤１􀆰 １， －１􀆰 ５≤Ｙ≤１􀆰 ５。 在圆球

上施加固定载荷为 Ｗ ＝ ８０ Ｎ， 等效弹性模量 Ｅ′ ＝
２１９􀆰 ７８ ＧＰａ， Ｒｘ ＝ Ｒｙ ＝ １９􀆰 ０５ ｍｍ， 润滑油初始黏度

η０ ＝ ０􀆰 ０９６ Ｐａ·ｓ。 ＺＨＵ［９］指出在大多数工程研究中，
网格密度 ２５６×２５６ 计算出的数值误差是可以接受的，
除了特殊情况外， 更高密度的网格是没有必要的。 因

此文中所有算例采用三级网格， 低密度网格为 ６４×
６４， 中密度网格为 １２８ × １２８， 高密度网格为 ２５６ ×
２５６。 选取临界膜厚 ε＝ １０－５用以判断是否发生微凸体

接触， 当量纲一膜厚 Ｈ 大于 ε 时采用 Ｒｅｙｎｏｌｄｓ 方程

求解流体压力， 而 Ｈ 小于 ε 则采用简化 Ｒｅｙｎｏｌｄｓ 方

程求解微凸体接触压力。
３􀆰 １　 光滑表面

为了验证数值算法的正确性， 对光滑表面在不同

卷吸速度下的润滑情况进行了数值模拟。 图 １ 给出了

沿 Ｘ 方向中心线上的油膜厚度和压力分布曲线。

图 １　 光滑表面在不同卷吸速度下的膜厚和压力分布曲线

Ｆｉｇ １　 Ｆｉｌｍ ｔｈｉｃｋｎｅｓｓ ａｎｄ ｐｒｅｓｓｕｒｅ ｄｉｓｔｒｉｂｕｔｉｏｎ ｃｕｒｖｅｓ ｆｏｒ ｓｍｏｏｔｈ ｓｕｒｆａｃｅ ｕｎｄｅｒ ｄｉｆｆｅｒｅｎｔ ｅｎｔｒａｉｎｍｅｎｔ ｖｅｌｏｃｉｔｙ

　 　 当钢球表面运动速度为 １ ｍ ／ ｓ 时， 两接触表面被

润滑油完全隔开， 此时处于全膜润滑状态， 如图

１ （ａ）所示， 可以很明显地看到二次压力峰和和出口

颈缩现象， 膜厚等值线图中出现典型的马蹄状。 当速
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度降低到 ０􀆰 ０１ ｍ ／ ｓ 后， 膜厚明显降低， 如图 １ （ｂ）
所示， 此时二次压力峰和出口颈缩现象都消失了， 当

速度进一步降低到 ０􀆰 ０００ １ ｍ ／ ｓ， 此时处于边界润滑

状态， 利用统一 Ｒｅｙｎｏｌｄｓ 方程求解的压力分布和干

接触的赫兹理论基本吻合。 因此， 该算法模型可以成

功地求解光滑表面下的不同润滑情况。
３􀆰 ２　 随机粗糙表面

在实际工程中零件的接触表面通常是粗糙的， 而

光滑解并不能反映出粗糙度对润滑性能的影响， 本文

作者利用数值方法模拟了高斯随机粗糙表面 （如图 ２
所示， 其均方根值 Ｒｑ ＝ ０􀆰 ３ μｍ）， 并将其施加在钢板

表面上， 然后测试其在不同卷吸速度下的润滑情况。
图 ３ 展示了在粗糙表面下的膜厚和压力分布曲线。 当

卷吸速度为 ０􀆰 １ ｍ ／ ｓ 时接触面积比 Ａｃ ＝ ０􀆰 ３％， 存在

极少数的微凸体接触， 可看作全膜润滑， 如图 ３ （ａ）
所示。 当速度降低到 ０􀆰 ０１ ｍ ／ ｓ 时， 接触面积比 Ａｃ 和

接触载荷比 Ｗｃ 明显增加， 表明越来越多的微凸体开

始接触， 此时处于混合润滑状态， 外加载荷由润滑油

膜和微凸体共同承担， 如图 ３ （ｂ） 所示。 而当速度

进一步降低到 ０􀆰 ００１ ｍ ／ ｓ 时， 接触面积比为 ５７􀆰 ２％，
接触载荷比为 ５２􀆰 ９％， 已发生了很严重的微凸体接

触了。 从图３ （ｃ）还可以看出， 相比于同条件下的光

滑表面， 粗糙表面在赫兹接触区产生了很多的压力波

动， 而有些压力峰是最大赫兹压力的 ３ ～ ４ 倍， 因此

这些点将可能产生应力集中或表面磨损。

图 ２　 高斯随机粗糙表面 （Ｒｑ ＝ ０􀆰 ３ μｍ）
Ｆｉｇ ２　 Ｇａｕｓｓｉａｎ ｒａｎｄｏｍ ｒｏｕｇｈｎｅｓｓ ｓｕｒｆａｃｅ （Ｒｑ ＝ ０􀆰 ３ μｍ）

图 ３　 粗糙表面在不同卷吸速度下的膜厚和压力分布曲线

Ｆｉｇ ３　 Ｆｉｌｍ ｔｈｉｃｋｎｅｓｓ ａｎｄ ｐｒｅｓｓｕｒｅ ｄｉｓｔｒｉｂｕｔｉｏｎ ｃｕｒｖｅｓ ｆｏｒ ｒｏｕｇｈ ｓｕｒｆａｃｅ ｕｎｄｅｒ ｄｉｆｆｅｒｅｎｔ ｅｎｔｒａｉｎｍｅｎｔ ｖｅｌｏｃｉｔｙ

　 　 图 ４ 给出了粗糙表面下卷吸速度对接触面积比和

平均油膜厚度的影响。 由图可知， 当卷吸速度低至

１×１０－５ ｍ ／ ｓ 的时候， 接触面积比超过了 ８０％， 此时还

有小部分的粗糙峰没有被磨平， 这些粗糙峰之间还残

留有少量润滑油， 但此时平均膜厚接近于 ０， 流体润

滑效应很弱。 当速度较小 （小于 ０􀆰 ０５ ｍ ／ ｓ） 时随着速

度的增加， 接触面积比显著减少， 而平均膜厚则增长

缓慢； 而当速度较大 （大于 ０􀆰 １ ｍ ／ ｓ） 时随着速度的

增加， 接触面积比减少至 ０， 而平均膜厚则迅速增

加， 此时已处于全膜润滑状态。
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图 ４　 粗糙表面在不同卷吸速度下的接触面积比和平均膜厚

Ｆｉｇ ４　 Ｃｏｎｔａｃｔ ａｒｅａ ｒａｔｉｏ ａｎｄ ａｖｅｒａｇｅ ｆｉｌｍ ｔｈｉｃｋｎｅｓｓ ｆｏｒ ｒｏｕｇｈ
ｓｕｒｆａｃｅ ｕｎｄｅｒ ｄｉｆｆｅｒｅｎｔ ｅｎｔｒａｉｎｍｅｎｔ ｖｅｌｏｃｉｔｙ

４　 结论

（１） 基于半系统法的统一 Ｒｅｙｎｏｌｄｓ 方程， 在数

值模拟混合润滑时， 无论是流体润滑区还是微凸体接

触区， 都采用统一的方程系统和数值方法， 即使发生

极严重的固体接触， 依然能保证收敛稳定性。
（２） ＰＭＤ 算法的引入能为下一级高密度网格提

供更好的初值， 与直接在最终网格上进行迭代相比，
该算法在保证收敛精度的前提下极大的提高了收敛

速度。
（３） 数值模拟结果表明， 粗糙表面会显著影响

压力分布， 产生压力波动， 但从边界到混合再到全膜

润滑依然是光滑过渡的。
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角接触球轴承保持架兜孔形状对其稳定性的影响∗

张乐宇　 肖曙红　 李　 琦
（广东工业大学机电工程学院　 广东广州 ５１０００６）

􀤕
􀤕

􀤕
􀤕

􀤕
􀤕

􀤕
􀤕

􀤕

摘要： 保持架的兜孔形状影响保持架的稳定性， 是决定球轴承稳定性的因素之一。 研究角接触球轴承兜孔形状对

其稳定性的影响， 以方兜孔和圆兜孔保持架为例， 研究其在不同轴向载荷、 径向载荷、 转速以及间隙比、 沟曲率系数

等工况参数下的稳定性， 以及工况参数和结构参数对保持架－外圈引导面平均摩擦力矩的影响规律。 结果表明： 随着

径向载荷、 间隙比的增加， 保持架的平均摩擦力矩减小， 稳定性逐渐降低， 且圆兜孔保持架的稳定性略高于方兜孔保

持架； 随着轴向载荷、 转速的增加， 保持架的平均摩擦力矩增大， 稳定性增加， 且方兜孔保持架的稳定性略高于圆兜

孔； 随着内外沟曲率系数的增大， 保持架的稳定性先增大后减小， 且外沟曲率对保持架稳定性的影响比内沟曲率

的大。
关键词： 角接触球轴承； 保持架； 稳定性； 磨损
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　 高速精密轴承失效的主要原因之一是保持架磨损

后导致间隙增大和受到冲击载荷的作用时保持架运动

的不稳定性加剧。 轴承运转失稳的特征一般都会反映

到保持架上， 因此保持架的结构特性一直是高速精密

轴承设计中必须考虑的重要因素之一。
保持架在轴承结构中极其重要和特殊， 它的动力

学特性十分复杂， 但国内外只有少数学者展开了相关

研究， 目前的理论分析和方法还不是十分完善， 有关

角接触球轴承保持架稳定性影响因素的研究还不够全

面。 ＧＵＰＴＡ［１］研制了用于滚动轴承动态性能模拟的

计算机程序， 并推出了软件， 开创了轴承动力学研究

的先河； ＭＥＥＫＳ 等［２－４］在建立动力学分析模型时考虑

了轴承保持架的 ６ 个自由度， 编译并实现了轴承各元

件间相互作用的计算机程序， 但他们对保持架的稳定

性没有做进一步的研究。 叶振环［５］在滚动轴承动力学

中用碰撞假设来建立关于保持架的动力学模型， 认为

保持架转速与钢球公转速度不一致而引起的碰撞力由



３ 部分组成： 球与兜孔间的作用关系， 滚子与兜孔之

间的流体作用关系， 钢球转速与保持架转速， 并且得

出结论： 保持架的间隙比对保持架的稳定性起关键作

用。 刘秀海［６］建立了润滑作用时角接触球轴承的动力

学模型， 主要从轴承工况参数探讨了影响轴承保持架

稳定性的因素并提出了合理的建议。
由于动力学分析方法考虑的影响因素是最完整

的， 故本文作者在轴承动力学基础上， 利用机械系统

动力学分析软件 ＡＤＡＭＳ 的二次开发功能， 对不同兜

孔形状的保持架的稳定性进行了研究， 分析了不同轴

向和径向载荷、 转速、 间隙比及沟曲率系数等工况条

件下， 改变对应的结构参数和工况参数对方兜孔保持

架和圆兜孔保持架 （如图 １、 ２ 所示） 稳定性及动力

学特性的影响， 研究结果对轴承的优化设计， 提高轴

承运转的稳定性及寿命等方面有一定的参考应用

价值。

图 １　 圆兜孔保持架　 　 　 　 图 ２　 方兜孔保持架

Ｆｉｇ １　 Ｔｈｅ ｃｉｒｃｕｌａｒ ｈｏｌｅ ｃａｇｅ　 　 Ｆｉｇ ２　 Ｔｈｅ ｓｑｕａｒｅ ｈｏｌｅ ｃａｇｅ

１　 保持架与钢球、 套圈的相互作用

１􀆰 １　 保持架兜孔与钢球法向作用力

基于 ＳＨＡＢＥＲＴＨ 的第五代角接触球轴承的试验

模型［７］， 考虑钢球与保持架之间的弹性变形量， 可得

钢球与兜孔间法向作用载荷为

Ｑｃｊ ＝
Ｋｃ·ｚｃｊ 　 　 　 　 　 　 　 　 　 （ ｚｃｊ≤Ｃｐ）
Ｋｃ·Ｃｐ＋Ｋｎ·（ ｚｃｊ－Ｃｐ）

１．５ （ ｚｃｊ＞Ｃｐ）
{ （１）

式中： Ｚｃｊ为第 ｊ 个兜孔中心位置与其对应钢球中心位

移； Ｋｃ 为试验数据确定的线性逼近量； Ｃｐ 为保持架

兜孔间隙； Ｋｎ 为钢球和保持架兜孔接触处的负荷变

形常量。
１􀆰 ２　 保持架兜孔与钢球接触面处的摩擦力

作用于接触面上入口区的流体、 钢球－兜孔接触

面处的润滑油与滚子之间会产生一定的摩擦阻力， 可

分为滚动摩擦阻力 ｐＲξ（η） ｊ， 与滑动摩擦阻力 ｐＳξ（η） ｊ， 如

图 ３ 所示。 分析中假设钢球－保持架兜孔间的接触面

中心位于保持架平均直径与兜孔表面的交点上。 钢球

表面的滚动摩擦阻力：

ｐＲξｊ ＝ ０􀆰 ５ＣｏｐｊｐＲｊｃｏｓθｐｊ （２）

ｐＲξｊ ＝ ０．５ＣｏｐｊｐＲｊ ＲＰξＲＰη ｓｉｎθｐｊ （３）
钢球表面的滑动摩擦阻力：
ｐＳξｊ ＝ ｐＲｊη０ｕｓｐξｊ ＲＰξＲＰη （４）

ｐＳξｊ ＝ ｐＲｊη０ｕｓｐηｊ ＲＰξＲＰη （５）
式中： ｕｐξｊ 为 ξ 方向钢球与兜孔表面速度的平均值；
Ｒｐξ为钢球与兜孔面上的 ξ 方向的有效曲率半径； ｕｐηｊ

为钢球与兜孔表面在 η 方向的平均速度； ｈｏｐｊ为钢球

与保持架兜孔接触面的最小油膜厚度； ｕｓｐξｊ为 ξ 方向

钢球与保持架兜孔间的相对滑动速度。

图 ３　 钢球－兜孔接触面处的摩擦力

Ｆｉｇ ３　 Ｆｒｉｃｔｉｏｎａｌ ｆｏｒｃｅ ｏｆ ｂａｌｌ⁃ｃａｇｅ ｃｏｎｔａｃｔ ｓｕｒｆａｃｅ

１􀆰 ３　 保持架与引导套圈的相互作用

如图 ４ 所示， ｅ 为接触转换阈值， 由润滑油和表

面粗糙度、 转速等因素确定［８］。

图 ４　 外圈引导

Ｆｉｇ ４　 Ｔｈｅ ｇｕｉｄｅ ｗａｙ ｏｆ ｔｈｅ ｏｕｔｅｒ ｒｉｎｇｓ

（１） 当间隙比 ｃ＞ｅ 时， 保持架与套圈之间为流体

动压润滑状态， 它们之间的相互作用由润滑剂的流体

动压效应所产生， 套圈引导表面与保持架定心表面可

以简化成是有限短轴颈轴承的特例， 再根据其几何特

征， 由流体动压油膜所产生的分布压力作于保持架的

１４２０１７ 年第 ６ 期 张乐宇等： 角接触球轴承保持架兜孔形状对其稳定性的影响



合力 Ｆｃ， 可将其用 ２ 个正交的分量 Ｆ′ｃｙ和 Ｆ′ｃｚ来描述
（如图 ４ 所示）。

其中：
Ｆ′ｃｚ ＝πη０ｕ１Ｌ

３ε ／ ４Ｃ２
１（１－ε

２） １．５[ ] （６）
Ｆ′ｃｙ ＝ －η０ｕ１Ｌ

３ε２ ／ Ｃ２
１ （１－ε２） ２[ ] （７）

同时， 流体动压油膜的分布压力还对保持架表面
产生摩擦力矩 Ｍｃｘ′：

Ｍ′ｃｘ ＝ ２πη０ｕ１Ｒ１Ｌ ／ （Ｃ１ １－ε２ ） （８）
式中： η０ 为动力黏度； ｕ１ 为润滑油拖动速度， Ｒ１ 为
保持架定心表面半径； Ｌ 为保持架定心表面宽度； ｃ
为间隙比； Ｃ１ 为保持架引导间隙； ε 为保持架中心的
相对偏移量。

（２） 当间隙比 ｃ≤ ｅ 时， 保持架与套圈之间为
Ｈｅｒｔｚ 接触状态， 其与内套圈的接触为线接触， 并且
可根据 Ｈｅｒｔｚ 相互作用力来计算其接触作用力， 作用
力计算法向作用力为

Ｆ′′ｃｚ ＝ ０．３５６Ｅ″Ｌ８ ／ ９δ１０ ／ ９ （９）
Ｆ′′ｃｙ ＝ ｓｉｇｎ（－ｖ）μｏＦ′′ｃｚ （１０）

式中： Ｅ″为保持架与套圈的当量弹性模量； Ｌ 为接触
长度； δ 为接触处的趋近量 δ＝ ｅ－ｃ； μｏ 为保持架与引
导套圈之间的边界摩擦因数， 取 ０􀆰 ０２； ｓｉｇｎ 为取正负
符号。

由 Ｈｅｒｔｚ 接触产生的力矩为
Ｍ′′μｃｘ ＝ Ｒ１Ｆ′′ｃｙ （１１）

２　 仿真与实例分析
为了直观地反映保持架稳定性的优劣， 一般采用

文献 ［９］ 的判定标准， 将保持架稳定性即速度偏差
比定义为保持架质心移动速度的标准偏差与平均值的
比值， 其计算公式为

σｖ ＝

１
ｎ － １∑

ｎ

ｉ ＝ １
ｖｉ － ｖ( ) ２

ｖ
（１２）

式中： ｖｉ 为各时间点保持架质心运动速度； ｖ 为保持
架质心运动的平均速度； σｖ 为速度偏差比值， 较小
的速度偏差比对应更为稳定的保持架运动。
２􀆰 １　 仿真方法

以滚动轴承动力学的理论为基础， 对 ＡＤＡＭＳ ／
Ｖｉｅｗ 模块进行二次开发， 以用来对圆兜孔与方兜孔
保持架的角接触球轴承的稳定性进行仿真研究， 用
ＣＭＤ 语言建立参数化的角接触球轴承动力学模型其
参数化界面， 如图 ５ 所示， 再运用程序设计语言 Ｆｏｒ⁃
ｔｒａｎ［１０－１１］编写轴承各元件间的相互作用力的子程序，
最后将其编译生成动态链接库文件 （􀆰 ｄｌｌ） ， 从而使

Ｆｏｒｔｒａｎ 与 ＡＤＡＭＳ 求解器模块进行链接， 进而实现角

接触球轴承动力学模型的求解与仿真。

图 ５　 参数化建模面板

Ｆｉｇ ５　 Ｉｎｔｅｒｆａｃｅ ｆｏｒ ｐａｒａｍｅｔｅｒｉｚｅｄ ｍｏｄｅｌｉｎｇ

２􀆰 ２　 实例工况对比分析

以某型号角接触球轴承 （见图 ６） 为例， 其外形

尺寸及内部主要参数如下： 轴承外径 Ｄ 为 ６８ ｍｍ， 内

径 ｄ 为 ４０ ｍｍ， 钢球数目为 １７， 轴承宽度 Ｂ＝ １５ ｍｍ，
滚珠直径 Ｄｗ ＝ ７􀆰 ９３８ ｍｍ， 高速转子轴承运转时内圈

旋转， 外圈静止不动， 轴承运转时为外圈引导， 轴承

的工作坏境为 ４０ ℃， 保持架引导间隙取 ０􀆰 １９６ ｍｍ。
以此角接触球轴承参数进行动力学仿真分析， 考虑不

同轴向和径向载荷、 转速以及间隙比、 沟曲率系数等

参数下对圆兜孔与方兜孔保持架稳定性及摩擦力矩的

影响。

图 ６　 某型号角接触球轴承剖面参数

Ｆｉｇ ６　 Ｐｒｏｆｉｌｅ ｐａｒａｍｅｔｅｒｓ ｏｆ ａ ｔｙｐｅ ｏｆ ａｎｇｕｌａｒ ｃｏｎｔａｃｔ ｂａｌｌ ｂｅａｒｉｎｇ

２􀆰 ２􀆰 １　 轴向载荷对不同兜孔保持架稳定性的影响

在其他条件不变仅改变轴向载荷时， 当轴承转速

ｎ＝ ８ ０００ ｒ ／ ｍｉｎ 时， 在不同轴向载荷作用下， 轴向载

荷对 ２ 种保持架稳定性的影响如图 ７—９ 所示。
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图 ７　 不同轴向载荷作用下 ２ 种保持架的稳定程度

Ｆｉｇ ７　 Ｔｈｅ ｓｔａｂｉｌｉｔｙ ｏｆ ｔｗｏ ｋｉｎｄｓ ｏｆ ｃａｇｅｓ ｕｎｄｅｒ ｄｉｆｆｅｒｅｎｔ ａｘｉａｌ ｌｏａｄ

图 ８　 不同轴向载荷下 ２ 种保持架的平均润滑摩擦力矩

Ｆｉｇ ８　 Ａｖｅｒａｇｅ ｆｒｉｃｔｉｏｎ ｔｏｒｑｕｅ ｏｆ ｌｕｂｒｉｃａｔｉｏｎ ｏｆ ｔｗｏ ｋｉｎｄｓ ｏｆ ｃａｇｅｓ
ｕｎｄｅｒ ｄｉｆｆｅｒｅｎｔ ａｘｉａｌ ｌｏａｄ

图 ９　 不同轴向载荷下 ２ 种保持架的平均碰撞摩擦力矩

Ｆｉｇ ９　 Ａｖｅｒａｇｅ ｆｒｉｃｔｉｏｎ ｔｏｒｑｕｅ ｏｆ ｃｏｌｌｉｓｉｏｎ ｏｆ ｔｗｏ ｋｉｎｄｓ ｏｆ ｃａｇｅｓ
ｕｎｄｅｒ ｄｉｆｆｅｒｅｎｔ ａｘｉａｌ ｌｏａｄ

从图 ７—９ 可以看出： 随着轴向载荷的增加， ２
种保持架的稳定性逐渐提高且方兜孔保持架的稳定性

略优于圆兜孔； ２ 种保持架与外套圈引导面的平均润

滑摩擦力矩和平均碰撞摩擦力矩均逐渐增加， 平均碰

撞摩擦力矩变化显著且比平均润滑摩擦力矩大很多；
方兜孔保持架的平均润滑摩擦力矩略大于圆兜孔保持

架， 而平均碰撞摩擦力矩则相反。 这是因为， 轴向力

的增加限制了钢球的滑动， 减少了钢球与保持架的碰

撞频率， 又因为润滑油作用时摩擦力较小， 涡动加速

度变化不大， 故使得保持架比较稳定。

２􀆰 ２􀆰 ２　 径向载荷对不同兜孔保持架稳定性的影响

当轴承的轴向载荷为 ６００ Ｎ， 内圈转速 ｎ ＝ ８ ０００
ｒ ／ ｍｉｎ， 其他条件不变时， 在不同径向载荷作用下，
径向载荷对 ２ 种保持架稳定性的影响如图 １０—１２
所示。

图 １０　 不同径向载荷下两种保持架的稳定程度

Ｆｉｇ １０　 Ｔｈｅ ｓｔａｂｉｌｉｔｙ ｏｆ ｔｗｏ ｋｉｎｄｓ ｏｆ ｃａｇｅｓ ｕｎｄｅｒ ｄｉｆｆｅｒｅｎｔ
ｒａｄｉａｌ ｌｏａｄ

图 １１　 不同径向载荷下 ２ 种保持架的平均润滑摩擦力矩

Ｆｉｇ １１　 Ａｖｅｒａｇｅ ｆｒｉｃｔｉｏｎ ｔｏｒｑｕｅ ｏｆ ｌｕｂｒｉｃａｔｉｏｎ ｏｆ ｔｗｏ ｋｉｎｄｓ ｏｆ ｃａｇｅｓ
ｕｎｄｅｒ ｄｉｆｆｅｒｅｎｔ ｒａｄｉａｌ ｌｏａｄ

图 １２　 不同径向载荷下 ２ 种保持架的平均碰撞摩擦力矩

Ｆｉｇ １２　 Ａｖｅｒａｇｅ ｆｒｉｃｔｉｏｎ ｔｏｒｑｕｅ ｏｆ ｃｏｌｌｉｓｉｏｎ ｏｆ ｔｗｏ ｋｉｎｄｓ ｏｆ ｃａｇｅｓ
ｕｎｄｅｒ ｄｉｆｆｅｒｅｎｔ ｒａｄｉａｌ ｌｏａｄ

由图 １０—１２ 可知： 随着径向载荷的增大， ２ 种

保持架的稳定性逐渐降低且圆兜孔保持架稳定性略优

于方兜孔保持架； ２ 种保持架与外套圈引导面的平均

润滑摩擦力矩和平均碰撞摩擦力矩均逐渐降低， 平均
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碰撞摩擦力矩变化显著且比平均润滑摩擦力矩大很

多。 这是因为， 增加径向载荷保持架与外套圈的相互

作用频率会降低， 使得外套圈对保持架运动作用减

弱， 降低了其稳定性。

２􀆰 ２􀆰 ３　 转速对不同兜孔保持架稳定性的影响

当轴承在轴向力 Ｆａ ＝ ６００ Ｎ， 轴向力 Ｆｒ ＝ ２００ Ｎ
其他条件不变时， 在不同转速作用下， 转速对 ２ 种保

持架稳定性的影响如图 １３—１５ 所示。

　 　 　 　 图 １３　 不同转速下 ２ 种保持　 　 　 　 　 　 图 １４　 不同转速下 ２ 种保持架　 　 　 　 　 图 １５　 不同转速下 ２ 种保持架　 　
架的稳定程度　 　 　 　 　 　 　 　 　 　 　 　 的平均润滑摩擦力矩　 　 　 　 　 　 　 　 的平均碰撞摩擦力矩

　 Ｆｉｇ １３　 Ｔｈｅ ｓｔａｂｉｌｉｔｙ ｏｆ ｔｗｏ ｋｉｎｄｓ ｏｆ 　 　 Ｆｉｇ １４　 Ａｖｅｒａｇｅ ｆｒｉｃｔｉｏｎ ｔｏｒｑｕｅ ｏｆ ｌｕｂｒｉｃａｔｉｏｎ 　 　 Ｆｉｇ １５　 Ａｖｅｒａｇｅ ｆｒｉｃｔｉｏｎ ｔｏｒｑｕｅ ｏｆ ｃｏｌｌｉｓｉｏｎ
ｃａｇｅｓ ｕｎｄｅｒ ｄｉｆｆｅｒｅｎｔ ｓｐｅｅｄ　 　 　 　 　 ｏｆ ｔｗｏ ｋｉｎｄｓ ｏｆ ｃａｇｅｓ ｕｎｄｅｒ 　 　 　 　 　 　 　 　 　 　 　 ｏｆ ｔｗｏ ｋｉｎｄｓ ｏｆ ｃａｇｅｓ ｕｎｄｅｒ

ｄｉｆｆｅｒｅｎｔ ｓｐｅｅｄ　 　 　 ｄｉｆｆｅｒｅｎｔ ｓｐｅｅｄ

　 　 由图 １３—１５ 可以看出： 随着转速的增加， ２ 种

保持架的稳定性逐渐增加且稳定程度基本一样； ２ 种

保持架与外套圈引导面的平均润滑摩擦力矩和平均碰

撞摩擦力矩逐渐增大， 方兜孔保持架的平均润滑摩擦

力矩略大于圆兜孔保持架， 平均碰撞摩擦力矩则相

反； ２ 种保持架平均碰撞摩擦力矩变化显著且比平均

润滑摩擦力矩大很多。 这是因为， 转速的增加会使保

持架在运动过程中被快速地推向外套圈引导面， 使得

保持架与外套圈引导面之间的接触频率提高； 同时，
在较高的转速下， 球与保持架几何耦合较好， 故保持

架运动相对趋于稳定。
２􀆰 ２􀆰 ４　 间隙比对不同兜孔保持架稳定性的影响

当轴向力 Ｆａ ＝ ６００ Ｎ， 径向力 Ｆｒ ＝ ２００ Ｎ， 内圈转

速 ｎ＝ ８ ０００ ｒ ／ ｍｉｎ， 其他条件不变时， 在不同间隙比

作用下， 间隙比对 ２ 种保持架稳定性的影响如图

１６—１８ 所示。

　 　 　 图 １６　 不同间隙比下 ２ 种保持　 　 　 　 　 图 １７　 不同间隙比下 ２ 种保持架　 　 　 　 图 １８　 不同间隙比下 ２ 种保持架

架的稳定程度 的平均润滑摩擦力矩 的平均碰撞摩擦力矩

Ｆｉｇ １６　 Ｔｈｅ ｓｔａｂｉｌｉｔｙ ｏｆ ｔｗｏ ｋｉｎｄｓ ｏｆ ｃａｇｅｓ 　 　 Ｆｉｇ １７　 Ａｖｅｒａｇｅ ｆｒｉｃｔｉｏｎ ｔｏｒｑｕｅ ｏｆ ｌｕｂｒｉｃａｔｉｏｎ　 　 Ｆｉｇ １８　 Ａｖｅｒａｇｅ ｆｒｉｃｔｉｏｎ ｔｏｒｑｕｅ ｏｆ ｃｏｌｌｉｓｉｏｎ
ｕｎｄｅｒ ｄｉｆｆｅｒｅｎｔ ｃｌｅａｒａｎｃｅ ｒａｔｉｏ ｏｆ ｔｗｏ ｋｉｎｄｓ ｏｆ ｃａｇｅｓ ｕｎｄｅｒ ｄｉｆｆｅｒｅｎｔ ｏｆ ｔｗｏ ｋｉｎｄｓ ｏｆ ｃａｇｅｓ ｕｎｄｅｒ ｄｉｆｆｅｒｅｎｔ
　 　 　 　 　 　 　 　 　 　 　 　 　 　 　 　 　 　 　 　 ｃｌｅａｒａｎｃｅ ｒａｔｉｏ　 　 　 　 　 　 　 　 　 　 　 　 　 　 ｃｌｅａｒａｎｃｅ ｒａｔｉｏ

　 　 从图 １６—１８ 可以看出： 随着间隙比的增加， ２
种保持架的稳定性均逐渐降低且圆兜孔的稳定性要略

优于方兜孔的稳定性； ２ 种保持架与外套圈引导面的

平均润滑摩擦力矩均逐渐增大， 平均碰撞摩擦力矩逐

渐减小， 且方兜孔的摩擦力矩要小于圆兜孔的摩擦力

矩； ２ 种保持架的平均碰撞摩擦力矩变化显著且比平

４４ 润滑与密封 第 ４２ 卷



均润滑摩擦力矩大很多。 这是因为， 间隙比的增大

使球与保持架的相互碰撞作用增加， 且这种作用力是

非对称的， 从而使得保持架的稳定性降低。
２􀆰 ２􀆰 ５　 外沟曲率对不同兜孔保持架稳定性的影响

当轴承的轴向力 Ｆａ ＝ ６００ Ｎ， 径向力 Ｆｒ ＝ ２００ Ｎ，

内圈转速 ｎ＝ ８ ０００ ｒ ／ ｍｉｎ， 内沟曲率系数为 ０􀆰 ５４， 其

他条件不变时， 在不同外沟曲率作用下， 外沟曲率对

２ 种保持架稳定性的影响如图 １９—２１ 所示。

图 １９　 不同外沟曲率下 ２ 种保持　 　 　 　 图 ２０　 不同外沟曲率下 ２ 种保持架　 　 　 　 图 ２１　 不同外沟曲率下 ２ 种保持架

架的稳定程度 的平均润滑摩擦力矩 的平均碰撞摩擦力矩

Ｆｉｇ １９　 Ｔｈｅ ｓｔａｂｉｌｉｔｙ ｏｆ ｔｗｏ ｋｉｎｄｓ ｏｆ 　 　 Ｆｉｇ ２０　 Ａｖｅｒａｇｅ ｆｒｉｃｔｉｏｎ ｔｏｒｑｕｅ ｏｆ ｌｕｂｒｉｃａｔｉｏｎ 　 　 Ｆｉｇ ２１　 Ａｖｅｒａｇｅ ｆｒｉｃｔｉｏｎ ｔｏｒｑｕｅ ｏｆ ｃｏｌｌｉｓｉｏｎ ｏｆ
ｃａｇｅｓ ｕｎｄｅｒ ｄｉｆｆｅｒｅｎｔ ｏｕｔｅｒ ｏｆ ｔｗｏ ｋｉｎｄｓ ｏｆ ｃａｇｅｓ ｕｎｄｅｒ ｄｉｆｆｅｒｅｎｔ ｔｗｏ ｋｉｎｄｓ ｏｆ ｃａｇｅｓ ｕｎｄｅｒ ｄｉｆｆｅｒｅｎｔ
ｇｒｏｏｖｅ ｒａｄｉｕｓ ｏｕｔｅｒ ｇｒｏｏｖｅ ｒａｄｉｕｓ ｏｕｔｅｒ ｇｒｏｏｖｅ ｒａｄｉｕｓ

　 　 由图 １９—２１ 可知： 随着外沟曲率系数的增大， ２
种保持架的稳定性先逐渐增大后逐渐减小； ２ 种保持

架与外套圈引导面的平均润滑摩擦力矩逐渐减小且方

兜孔保持架的要略大于圆兜孔保持架的； ２ 种保持架

平均碰撞摩擦力矩逐渐增大且圆兜孔保持架的略大于

方兜孔保持架的； ２ 种保持架的平均碰撞摩擦力矩变

化显著且都要比平均润滑摩擦力矩大很多。 这是因

为， 在高速情况下， 外沟曲率系数的增大会影响各元

件间油膜的形成， 故保持架的不稳定性有明显差别，
而钢球与滚道间的密合程度降低， 使得平均摩擦力矩

也有变化。
２􀆰 ２􀆰 ６　 内沟曲率对不同兜孔保持架稳定性的影响

当轴承的轴向力 Ｆａ ＝ ６００ Ｎ， 径向力 Ｆｒ ＝ ２００ Ｎ，
内圈转速 ｎ＝ ８ ０００ ｒ ／ ｍｉｎ， 外沟曲率系数 ０􀆰 ５４， 其他

条件不变时， 在不同外沟曲率作用下， 外沟曲率对 ２
种保持架稳定性的影响如图 ２２—２４ 所示。

图 ２２　 不同内沟曲率作用下 ２ 种保持　 　 图 ２３　 不同内沟曲率作用下的平均　 　 图 ２４　 不同内沟曲率作用下 ２ 种保

架的稳定程度 润滑摩擦力矩 持架的平均碰撞摩擦力矩

Ｆｉｇ ２２　 Ｔｈｅ ｓｔａｂｉｌｉｔｙ ｏｆ ｔｗｏ ｋｉｎｄｓ ｏｆ 　 　 　 Ｆｉｇ ２３　 Ａｖｅｒａｇｅ ｆｒｉｃｔｉｏｎ ｔｏｒｑｕｅ ｏｆ ｌｕｂｒｉｃａｔｉｏｎ 　 　 　 Ｆｉｇ ２４　 Ａｖｅｒａｇｅ ｆｒｉｃｔｉｏｎ ｔｏｒｑｕｅ ｏｆ ｃｏｌｌｉｓｉｏｎ
ｃａｇｅｓ ｕｎｄｅｒ ｄｉｆｆｅｒｅｎｔ ｉｎｎｅｒ ｏｆ ｔｗｏ ｋｉｎｄｓ ｏｆ ｃａｇｅｓ ｕｎｄｅｒ ｄｉｆｆｅｒｅｎｔ ｏｆ ｔｗｏ ｋｉｎｄｓ ｏｆ ｃａｇｅｓ ｕｎｄｅｒ ｄｉｆｆｅｒｅｎｔ
ｇｒｏｏｖｅ ｒａｄｉｕｓ ｉｎｎｅｒ ｇｒｏｏｖｅ ｒａｄｉｕｓ ｉｎｎｅｒ ｇｒｏｏｖｅ ｒａｄｉｕｓ

　 　 由图 ２２—２４ 可知： 随着内沟曲率的增大， 方兜

孔与圆兜孔保持架的稳定性先增加后降低， 当内沟曲

率系数为 ０􀆰 ５３７、 ０􀆰 ５４０ 时， 方兜孔保持架的稳定性

强于圆兜孔保持架， 而当内沟曲率系数为 ０􀆰 ５３５、
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０􀆰 ５４３ 时， 则相反； ２ 种形状的保持架与外套圈引导

面间的平均润滑摩擦力矩都逐渐减小， 而平均碰撞摩

擦力矩均逐渐增大； 方兜孔保持架与外套圈引导间的

平均润滑摩擦力矩大于圆兜孔的， 而平均碰撞摩擦力

矩则相反。
３　 结论

以某型号角接触球轴承为例， 研究轴向载荷、 径

向载荷、 内圈转速、 间隙比以及沟曲率对方兜孔和圆

兜孔保持架的稳定性、 保持架－外圈引导面平均摩擦

力矩的影响规律， 得出如下结论：
（１） 在其他条件不变时， 轴向载荷的增加会使

方兜孔和圆兜孔 ２ 种保持架的稳定性增加， 也会使平

均润滑摩擦力矩和平均碰撞摩擦力矩都增大。
（２） 在其他条件不变时， 径向载荷的增加使 ２

种保持架的稳定性逐渐降低， 同时也使平均润滑摩擦

力矩和平均碰撞摩擦力矩都减小； 圆兜孔保持架的稳

定性略优于方兜孔保持架。
（３） 在其他条件不变时， 随着转速的增加， 保

持架的稳定性逐渐提高， 但同时平均润滑摩擦力矩和

平均碰撞摩擦力矩也增加。
（４） 在其他条件不变时， 间隙比的增大使 ２ 种

保持架的稳定性逐渐降低， 但不同工况参数下都有一

个最佳间隙比使轴承保持架稳定性最优。 在文中轴承

参数下， 当间隙比小于 １ 时， ２ 种保持架的稳定性大

致相当； 在间隙比大于 １ 后， ２ 种保持架稳定性明显

降低且圆兜孔保持架稳定性优于方兜孔保持架。
（５） 在其他条件不变时， 在一定内外沟曲率系

数范围内， 存在一个最优的内外沟曲率系数， 使 ２ 种

保持架的稳定性相对最佳， 且外沟曲率的变化对稳定

性的影响比内沟曲率的大。
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多孔石墨烯复合材料可增强电极性能
近年来研究表明， 纳米电极材料有望提供相当于现在商用锂离子电池数倍的能量或功率密度， 但该材料此前只能在负载

量极低的超薄研究型电极中达到其优异性能， 难以在需要较高负载量的商用器件中实现其应有潜力。 美国加州大学洛杉矶分

校段镶锋教授团队最近研制出一种三维多孔石墨烯复合电极材料， 成功地解决了电极性能随着负载量急剧下降的关键难题，
使得制备高负载的高性能电极成为可能。

段镶锋介绍， 虽然许多纳米材料在一些研究型器件中展现了优异的储能性能， 但在此类器件中， 电极活性材料负载量经

常只有商业化器件中常用负载量的 １０％左右。 由于极低的负载量， 最终体现在整体器件中的容量或功率密度很难能较大幅

度地超过现在的锂离子电池。 如果只是简单地增加电极厚度， 随着厚度的增加， 电子输运电阻和离子扩散电阻都会显著增

加， 致使电极性能急剧下降。
该团队研发的三维多孔石墨烯复合材料中， 高度联通的石墨烯网络结构提供了优异的电子传输特性， 而其多层次孔结构

则大大促进了离子的快速输运， 从而使该材料在高负载电极中首次同时实现了较高的容量和极高的功率特性。 “这标志着高

性能电极材料在朝商用储能器件方向发展的道路上迈出了关键的一步。” 中国科学院院士、 中国科学院金属研究所研究员成

会明评论说。
段镶锋表示， 这一方案可以适用于其他高性能电极材料， 为在商业级器件中实现此类高性能储能材料的潜力提供了一个

切实可行的途径， 有望极大提高相关储能器件的容量和充放电速度。
（来源： 科技日报）
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不同粗糙纹理对齿轮齿条热弹流润滑的影响∗
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摘要： 将齿轮齿条的传动模型简化为圆柱与无限大平面之间的运动， 建立考虑齿轮和齿条齿面粗糙纹理影响的齿

轮齿条传动的热弹流润滑模型。 采用牛顿流体， 压力求解采用多重网格法， 弹性变形采用多重网格积分法， 计算得到

不同粗糙纹理下的压力与膜厚， 并与光滑表面进行比较， 同时比较考虑热效应与等温情况下的压力与膜厚。 计算结果

表明： 受粗糙纹理的影响， 齿轮齿条传动机构的压力、 膜厚和温升出现波动， 最小膜厚变薄； 矩形和三角形粗糙纹理

表面粗糙峰和粗糙谷内都会形成局部的弹流现象， 产生局部压力峰； 考虑热效应时粗糙纹理表面的温升呈现波动， 而

压力和膜厚的波动幅度更大， 考虑热效应的齿轮齿条传动机构的弹流润滑分析更符合工程实际。
关键词： 齿轮齿条； 粗糙纹理； 弹性流体动力润滑； 压力； 膜厚
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　 齿轮齿条机构是现代机械中应用广泛的传动机

构， 具有传动结构简单、 传动精度较高 （可达 ０􀆰 １
ｍｍ）， 可无限长度对接延续， 传动速度可以很高等优

点， 适用于大载荷、 工况恶劣环境中， 并可以实现圆

周运动与直线运动之间的转换， 被广泛运用于转向机

构中。
在工程实际中， 热效应条件下粗糙纹理对齿轮齿

条传动机构传动过程中油膜压力和膜厚的影响不容忽

视。 这是因为润滑油膜厚度与金属表面粗糙纹理属于

同一数量级， 且传动过程中， 润滑油温度会有一定程

度的上升， 从而影响润滑油黏度， 进而影响油膜厚

度。 国内外学者对粗糙纹理渐开线直齿轮及渐开线斜

齿轮弹流润滑影响的研究较多， 黄平等人［１］研究了表

面粗糙对线接触低弹性模量弹流润滑性能的影响； 杨

志强等［２］研究了表面粗糙纹理对非牛顿热弹流润滑性

能的影响； 高雷鸣等［３］研究了表面横向粗糙峰对点接

触热弹流润滑的影响； 王优强和卞荣［４］就连续波状粗

糙度对直齿轮热弹流润滑的影响做了研究； 黄兴保和

王优强［５］就微观形貌表征对直齿轮跑合弹流润滑的影

响做了分析。
以上都是关于粗糙表面对点接触模型、 线接触模



型弹流润滑影响的研究， 并且多数为单粗糙峰或一种

粗糙纹理对弹流润滑影响的研究， 对于不同连续粗糙

纹理对机构弹流润滑影响的研究还较为少见。 并且，
这些研究中多为直齿轮或斜齿轮方面的研究， 齿轮齿

条传动机构弹流润滑方面的研究还比较少见。 在工程

实际中， 不会只有单粗糙峰和单一形貌的表面， 因此

有必要对连续粗糙峰以及不同粗糙纹理表面对齿轮齿

条传动机构弹流润滑油膜压力与油膜厚度的影响进行

分析。
本文作者应用多重网格技术， 求得齿轮齿条机构

在不粗糙纹理下的热弹流润滑完全数值解。 通过对齿

轮齿条不同粗糙纹理下热弹流润滑的分析， 可了解齿

轮齿条机构传动过程中的润滑状态， 从而采取措施降

低齿面磨损及胶合的概率。
１　 齿轮齿条轮廓曲线及相关参数计算

１􀆰 １　 齿轮齿条啮合原理

齿轮齿条传动机构中， 齿条等同于齿轮各圆的部

分变为直线， 齿廓曲线的渐开线也变为直线， 如图 １
所示， 其理论啮合线 Ｎ１Ｎ２ 与齿轮基圆相切于 Ｎ１， 由

于齿条的基圆为无穷大， 所以啮合线与齿条基圆的啮

合点 Ｎ２ 在无穷远处。 齿轮 １ 与齿条 ２ 齿廓在任何位

置啮合时， 啮合点都应在理论啮合线 Ｎ１Ｎ２ 上。

图 １　 齿轮齿条传动机构啮合原理

Ｆｉｇ １　 Ｍｅｓｈｉｎｇ ｐｒｉｎｃｉｐｌｅ ｏｆ ｇｅａｒ ｒａｃｋ ｔｒａｎｓｍｉｓｓｉｏｎ

１􀆰 ２　 齿轮齿条副啮合点当量曲率半径与卷吸速度

齿轮齿条传动与齿轮传动相比， 无论是否标准安

装， 啮合角都与分度圆压力角相等。 在图 ２ 中， 点 Ｐ
为节点， 齿轮推动齿条在啮合线上啮合。 齿条齿顶线

和齿轮齿顶圆与理论啮合线的交点分别为 Ｂ２、 Ｂ１，
即在理论啮合线内的 Ｂ１Ｂ２ 为齿轮齿条传动机构的实

际啮合线。 几何参数如图 ２ 所示。

图 ２　 齿轮齿条机构的传动几何参数

Ｆｉｇ ２　 Ｔｒａｎｓｍｉｓｓｉｏｎ ｇｅｏｍｅｔｒｙ ｐａｒａｍｅｔｅｒｓ ｏｆ ｇｅａｒ ｒａｃｋ ｍｅｃｈａｎｉｓｍ

若 Ｋ 为啮合点， 综合曲率半径为 Ｒ， 则：
１
Ｒ

＝ １
Ｒ１

＋ １
Ｒ２

（１）

其中， Ｒ１ ＝ Ｎ１Ｋ， Ｒｂ１ 为齿轮基圆半径， Ｒ１ ＝ Ｒｂ１ ｔａｎα，
Ｒ２ 为 Ｎ２Ｋ， 其值为无穷大。 所以， 综合曲率半径 Ｒ ＝
Ｒ１， 卷吸速度 ｕ１ ＝ωＲ， 两运动表面的切向速度相等，
故：

ｕ＝
（ｕ１＋ｕ２）

２
＝ ｕ１ （２）

１􀆰 ３　 基本参数

采用齿轮齿条传动数据如下： 齿轮齿数 Ｚ１ ＝ １０，
转速 ｎ＝ ５０ ｒ ／ ｍｉｎ， 压力角 α ＝ ２０°， 齿宽 Ｂ ＝ ２００ ｍｍ；
齿条压力角 α ＝ ２０°， 齿数 Ｚ２ ＝ １２０ ； 齿距取 Ｐ′ ＝
３􀆰 ５л， 则长度 Ｌ ＝ Ｐ′Ｚ２； 弹性模量 Ｅ１ ＝Ｅ２ ＝ ２１６ ＧＰａ，
泊松比 μ１ ＝ μ２ ＝ ０􀆰 ３； 润滑油的环境黏度 η ＝ ０􀆰 ０８
Ｐａ·ｓ， 润滑油的环境密度 ρ０ ＝ ８７０ ｋｇ ／ ｍ３， 润滑油比

热容 ｃ＝ ２ ０００ Ｊ ／ （ｋｇ·Ｋ）， 齿轮齿条的比热容 ｃｇ ＝ ４７０
Ｊ ／ （ｋｇ·Ｋ）， 润滑油的热导率 ｋ ＝ ０􀆰 １４ Ｗ ／ （ｍ·Ｋ），
齿轮齿条的热导率 ｋ１ ＝ ｋ２ ＝ ４６􀆰 ０ Ｗ ／ （ｍ·Ｋ）。
１􀆰 ４　 齿轮齿条啮合点的轮齿载荷

将齿轮齿条的传动模型简化为半径为 Ｒ 的圆柱

与无限大平面之间的运动。 啮合点上的载荷为沿啮合

线方向的轮齿齿面法向载荷分量， 则机构所受载荷为

Ｗ＝Ｐ０ ／ （ωＲｋＢ） （３）
式中： Ｐ０ 齿为传动功率； ω 为角速度； Ｒｋ 为齿轮分

度圆半径； Ｂ 为齿宽。
２　 齿轮齿条传动的基本方程

（１） 量纲一化 Ｒｅｙｎｏｌｄｓ 方程［１０］

∂
∂Ｘ

［ε
∂Ｐ
∂Ｘ

］ ＝ ｄ（ρ∗Ｈ）
ｄＸ

（４）

其中， η′ｅ ＝ １ ／ ∫１

０

ｚｄｚ

η
； ε ＝ ρＨ３

ηλ
； λ ＝ ３

４
π２ Ｕ

Ｗ２ ；
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ρ

η
æ

è
ç

ö

ø
÷

ｅ

＝ １２（ηｅ ρ′ｅ ／ η′ｅ － ρ″ｅ） ； ρ∗ ＝ ２（ ρｅ － ηｅ ρ′ｅ） ；

ρｅ ＝ ∫１

０
ρｄｚ ； ρ′ｅ ＝ ∫１

０
ρ∫ｚ

０

ｄ ｚ′

η
ｄｚ ； ρ″ｅ ＝ ∫１

０
ρ∫ｚ

０

ｚ′ｄ ｚ′

η
ｄｚ ；

ηｅ ＝ １ ／ ∫１

０

１

η
ｄｚ 。

式中： Ｐ 为量纲一油膜压力； Ｈ 为量纲一油膜厚度；

Ｘ 为量纲一接触区坐标； ρ 为量纲一润滑油密度； Ｗ
为量纲一载荷； Ｕ 为量纲一卷吸速度。

（２） 膜厚方程

假设齿轮齿面与齿条齿面都是存在粗糙纹理， 则

考虑表面弹性变形的量纲一膜厚方程为

Ｈ ＝ Ｈ０ ＋ Ｘ２

２
－ １

π ∫
Ｘｏｕｔ

Ｘｉｎ
Ｐ（Ｘ）ｌｎ Ｘ － Ｘ′ ｄＸ′ ＋ Ｚ

（５）
①假设微观形貌为余弦波时

Ｚ＝ Ａｃｏｓ（
π
ｌ
Ｘ），　 　 Ｘ ＜１．０

０， Ｘ ＞１．０
{

②假设微观形貌为矩形波时

Ｚ ＝ Ａ，　 　 Ｘ ＝ ２Ｎｌ
－Ａ， Ｘ ＝（２Ｎ＋１） ｌ{ 　 　 Ｎ∈１， ２， ３， ４，

５， ６， ７
③假设微观形貌为三角形波时

Ｚ＝

Ａ
ｌ

Ｘ ＋（２Ｎ－１）Ａ，　 Ｘ ＜２Ｎｌ

－ Ａ
ｌ

Ｘ －（２Ｎ－１）Ａ， Ｘ ＜（２Ｎ＋１） ｌ

ì

î

í

ï
ï

ï
ï

Ｎ∈１， ２， ３， ４， ５， ６， ７
式中： ｈ０ 为中心膜厚 （ｍ）； Ｅ 为齿轮与齿条材料的

综合弹性模量 （Ｐａ）； Ｘ ｉｎ、 Ｘｏｕｔ分别为计算域的起点、
终点坐标 （ｍ）， 且 Ｐ（Ｘ ｉｎ）＝ Ｐ（Ｘｏｕｔ）＝ ０； Ａ 为量纲一

粗糙纹理幅值； ４ｌ 为量纲一粗糙波波长。
（３） 黏压关系

采用 Ｒｏｅｌａｎｄｓ 黏压关系［１０］， 其量纲一化形式为

η ＝ ｅｘｐ｛Ａ１［ － １ ＋ （１ ＋ Ａ２Ｐ）
Ｚ０（Ａ３Ｔ － Ａ４）

－Ｓ０］｝
（６）

其中， Ａ１ ＝ ｌｎη０ ＋ ９􀆰 ６７； Ａ２ ＝ ５􀆰 １ × １０－９； Ａ３ ＝ Ｔ０ ／ （ Ｔ０ －
１３８）； Ａ４ ＝ １３８ ／ （ Ｔ０ － １３８）； Ｚ０ ＝ α ／ （ Ａ１Ａ２ ）， Ｓ０ ＝ β ／
（Ａ３Ａ４）。
式中： η０ 为润滑剂环境黏度 （ Ｐａ·ｓ）； Ｚ０ 为 Ｒｏｅ⁃
ｌａｎｄｓ 黏压系数； α 为 Ｂａｒｕｓ 黏压系数； β 为 Ｒｏｅｌａｎｄｓ
黏温系数； Ｔ０ 为环境温度； Ｔ 为油膜温度。

（４） 密压关系

考虑热效应的量纲一密压关系公式为

ρ ＝ １ ＋ Ｃ１ｐＨｐ ／ （１ ＋ Ｃ２ｐＨｐ） － Ｃ３Ｔ０（Ｔ － １） （７）
式中： Ｃ１、 Ｃ２ 为密压系数； Ｃ３ 为密温系数。

（５） 载荷方程

齿轮齿条传动过程中量纲一载荷方程为

∫ＸｏｕｔＸｉｎ
Ｐ（Ｘ）ｄＸ ＝ π ／ ２ （８）

（６） 能量方程

不考虑体积力和热辐射影响， 量纲一能量方程为

Ｐｒ·Ｒｅ∗
∂Ｔ

∂ｘ
ｐｕ － ｑ

ｈ

∂Ｔ

∂ｚ
æ

è
ç

ö

ø
÷ ＝ １

ｈ２

∂２Ｔ

∂ ｚ２
＋ Ｐｒ·

Ｅｃ
∂ρ

∂Ｔ
ｕ
∂ｐ

∂ｘ
æ

è
ç

ö

ø
÷
Ｔ

ρ
＋ Ｐｒ·Ｅｃ

η

ｈ２

∂ｕ

∂ｚ
æ

è
ç

ö

ø
÷

２

（９）

其中， ｑ ＝
∂
∂ｘ

（ｈ∫ｚ
０
ρｕｄ ｚ′）； Ｐｒ ＝ ｃη０ ／ ｋ； Ｒｅ ＝ ρ０Ｕｂ ／ η０；

Ｒｅ∗ ＝ Ｒｅ （ｈ ／ ｂ） ２Ｅｃ ＝ Ｕ２ ／ （ｃＴ０）
（７） 固体热传导方程

量纲一化的固体热传导方程为

ＣＮ１·Ｕ１
∂Ｔ

∂ｘ
＝ ∂２Ｔ

∂ ｚ１
２

ＣＮ２·Ｕ２
∂Ｔ

∂ｘ
＝ ∂２Ｔ

∂ ｚ２
２

ì

î

í

ï
ïï

ï
ïï

（１０）

其中， ＣＮ１ ＝ ｃ１ρ１Ｕｂ ／ ｋ１； ＣＮ２ ＝ ｃ２ρ２Ｕｂ ／ ｋ２。
３　 计算方法与结果分析

３􀆰 １　 计算方法

采用牛顿流体， 压力求解采用多重网格法， 弹性

变形求解采用多重网格积分法。
压力的计算域为

Ｘ ｉｎ ≤ Ｘ ≤ Ｘｏｕｔ

０ ≤ Ｚ ≤ １{
计算中取 Ｘ ｉｎ ＝ － ４􀆰 ６， Ｘｏｕｔ ＝ １􀆰 ４， 采用 Ｗ 循环，

利用多重网格法进行计算， 划分网格共 ６ 层， 每层节

点数分别为 ３１、 ６１、 １２１、 ２４１、 ４８１ 和 ９６１。 以赫兹

压力为压力初值， 压力分析在各层网格上均使用

Ｇａｕｓｓ－Ｓｅｉｄｅｌ 低松弛迭代， 压力的迭代方法包括压力

的迭代过程和 ｈ０的调整， 且压力的迭代在每层网格

上都要进行。
３􀆰 ２　 结果分析与讨论

３􀆰 ２􀆰 １　 粗糙纹理对膜厚和压力分布的影响

分析不同粗糙纹理对齿轮齿条机构弹流润滑的影

响， 并将不同粗糙纹理作用下的膜厚和压力分布与光

滑表面进行比较。 图 ３、 图 ４ 分别示出了矩形粗糙纹理

作用下齿轮齿条传动机构的压力与膜厚分布； 图 ５、 图
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６ 分别示出了三角形粗糙纹理作用下齿轮齿条传动机

构的压力与膜厚分布； 图 ７、 图 ８ 分别示出了正弦粗糙

纹理作用下齿轮齿条传动机构的压力与膜厚分布。

图 ３　 矩形纹理与光滑表面量纲一压力比较

Ｆｉｇ ３　 Ｃｏｍｐａｒｉｓｏｎ ｏｆ ｎｏｎｄｉｍｅｎｓｉｏｎａｌ ｐｒｅｓｓｕｒｅ ｂｅｔｗｅｅｎ ｒｅｃｔａｎｇｕｌａｒ
ｔｅｘｔｕｒｅ ａｎｄ ｓｍｏｏｔｈ ｓｕｒｆａｃｅ

图 ４　 矩形纹理与光滑表面量纲一膜厚比较

Ｆｉｇ ４　 Ｃｏｍｐａｒｉｓｏｎ ｏｆ ｎｏｎｄｉｍｅｎｓｉｏｎａｌ ｆｉｌｍ ｔｈｉｃｋｎｅｓｓ ｂｅｔｗｅｅｎ
ｒｅｃｔａｎｇｕｌａｒ ｔｅｘｔｕｒｅ ａｎｄ ｓｍｏｏｔｈ ｓｕｒｆａｃｅ

图 ５　 三角形纹理与光滑表面量纲一压力比较

Ｆｉｇ ５　 Ｃｏｍｐａｒｉｓｏｎ ｏｆ ｎｏｎｄｉｍｅｎｓｉｏｎａｌ ｐｒｅｓｓｕｒｅ ｂｅｔｗｅｅｎ ｔｒｉａｎｇｕｌａｒ
ｔｅｘｔｕｒｅ ａｎｄ ｓｍｏｏｔｈ ｓｕｒｆａｃｅ

图 ６　 三角形纹理与光滑表面量纲一膜厚比较

Ｆｉｇ ６　 Ｃｏｍｐａｒｉｓｏｎ ｏｆ ｎｏｎｄｉｍｅｎｓｉｏｎａｌ ｆｉｌｍ ｔｈｉｃｋｎｅｓｓ ｂｅｔｗｅｅｎ
ｔｒｉａｎｇｕｌａｒ ｔｅｘｔｕｒｅ ａｎｄ ｓｍｏｏｔｈ ｓｕｒｆａｃｅ

图 ７　 正弦粗糙纹理与光滑表面量纲一压力比较

Ｆｉｇ ７　 Ｃｏｍｐａｒｉｓｏｎ ｏｆ ｎｏｎｄｉｍｅｎｓｉｏｎａｌ ｐｒｅｓｓｕｒｅ ｂｅｔｗｅｅｎ ｓｉｎｕｓｏｉｄａｌ
ｔｅｘｔｕｒｅ ａｎｄ ｓｍｏｏｔｈ ｓｕｒｆａｃｅ

图 ８　 正弦粗糙纹理与光滑表面量纲一膜厚比较

Ｆｉｇ ８　 Ｃｏｍｐａｒｉｓｏｎ ｏｆ ｎｏｎｄｉｍｅｎｓｉｏｎａｌ ｆｉｌｍ ｔｈｉｃｋｎｅｓｓ ｂｅｔｗｅｅｎ
ｓｉｎｕｓｏｉｄａｌ ｔｅｘｔｕｒｅ ａｎｄ ｓｍｏｏｔｈ ｓｕｒｆａｃｅ

比较 ３ 种粗糙纹理与光滑表面的膜厚与压力可知，
由于连续粗糙纹理的存在， 在接触区域内， 油膜压力

和膜厚呈现波动状态， 这主要是由于粗糙纹理的存在，
改变了接触区域内的综合曲率半径， 导致压力与膜厚
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呈现波动状态。 粗糙纹理表面的最小膜厚较光滑表面

有明显减小， 并且压力受粗糙峰的影响波动尤为明显，
膜厚受粗糙纹理的影响没有压力剧烈， 这主要是因为

油膜在压力变化的作用下存在一定的滞后作用。 此外，
比较 ３ 种粗糙纹理的压力与膜厚可以看出： 在粗糙波
幅值与波长都相同的条件下， 在矩形粗糙纹理和三角

形粗糙纹理表面较光滑表面无论是粗糙谷还是粗糙峰

内都会形成一个局部的弹流现象， 并且矩形纹理表面

较三角形纹理表面更为明显， 这主要是因为粗糙峰在
入口区封住了油的流动， 使流入承载区的油量减少，
使得该处压力急剧上升， 膜厚减小， 润滑状况变差；
而正弦粗糙纹理表面粗糙峰对入口区油压力的封闭现

象不明显， 因而没有明显的压力突变产生。
３􀆰 ２􀆰 ２　 粗糙纹理对接触区域温度分布的影响

比较不同粗糙纹理下接触区域的温度分布， 如图
９—１２ 所示。 其中图 ９ 为光滑表面下的温度分布图；
图 １０ 为矩形粗糙纹理下的温度分布图； 图 １１ 为三角

形粗糙纹理下的温度分布图； 图 １２ 为正弦粗糙纹理

下的温度分布图。

图 ９　 光滑表面下的接触区温度
Ｆｉｇ ９　 Ｔｅｍｐｅｒａｔｕｒｅ ｏｆ ｃｏｎｔａｃｔ ａｒｅａ ｕｎｄｅｒ ｓｍｏｏｔｈ ｓｕｒｆａｃｅ

图 １０　 矩形粗糙纹理下接触区的温度图
Ｆｉｇ １０　 Ｔｅｍｐｅｒａｔｕｒｅ ｏｆ ｃｏｎｔａｃｔ ａｒｅａ ｕｎｄｅｒ ｔｈｅ ｒｅｃｔａｎｇｕｌａｒ

ｒｏｕｇｈ ｔｅｘｔｕｒｅ

图 １１　 为三角形粗糙纹理下接触区的温度图

Ｆｉｇ １１　 Ｔｅｍｐｅｒａｔｕｒｅ ｏｆ ｃｏｎｔａｃｔ ａｒｅａ ｕｎｄｅｒ ｔｈｅ ｔｒｉａｎｇｕｌａｒ
ｒｏｕｇｈ ｔｅｘｔｕｒｅ

图 １２　 为正弦粗糙纹理下接触区的温度

Ｆｉｇ １２　 Ｔｅｍｐｅｒａｔｕｒｅ ｏｆ ｃｏｎｔａｃｔ ａｒｅａ ｕｎｄｅｒ ｔｈｅ ｓｉｎｕｓｏｉｄａｌ
ｒｏｕｇｈ ｔｅｘｔｕｒｅ

由图 ９—１２ 可以看出， 与光滑表面相比， 粗糙纹

理表面考虑热效应时的温升呈现出波动， 且粗糙纹理

表面的最高温度要明显高于光滑表面的最高温度。 温

度升高必然会导致润滑油黏度下降， 从而导致油膜变

薄， 对润滑产生不利的影响， 并且振荡的高温对于齿

轮齿条机构的稳定运转而言， 是不利的。
３􀆰 ２􀆰 ３　 考虑热效应与等温状态下粗糙纹理表面压力

与膜厚比较

在矩形粗糙纹理下齿轮齿条传动机构考虑热效应

与等温状态下压力与膜厚比较如图 １３、 图 １４ 所示。
可以看出， 考虑热效应条件下无论是压力分布还是膜

厚分布， 受粗糙纹理表面的影响其波动幅度更大， 比

等温状态下粗糙峰处的压力更高、 膜厚更薄。 这主要

是由于考虑热效应条件下， 温度升高会导致润滑油黏

度降低， 使得压力和膜厚波动幅度变大。 然而， 齿轮

齿条实际传动过程中必然存在温度升高， 等温状态仅

仅是一种理想状态， 因此在考虑热效应的条件下分析

粗糙纹理对齿轮齿条传动机构弹流润滑的影响更加符

合工程实际。

１５２０１７ 年第 ６ 期 徐彩红等： 不同粗糙纹理对齿轮齿条热弹流润滑的影响



图 １３　 矩形粗糙纹理考虑热效应与等温状态压力分布比较

Ｆｉｇ １３　 Ｃｏｍｐａｒｉｓｏｎ ｏｆ ｐｒｅｓｓｕｒｅ ｄｉｓｔｒｉｂｕｔｉｏｎ ｕｎｄｅｒ ｔｈｅ ｃｏｎｄｉｔｉｏｎ
ｏｆ ｔｈｅ ｔｈｅｒｍａｌ ｅｆｆｅｃｔ ａｎｄ ｔｈｅ ｉｓｏｔｈｅｒｍａｌ ｓｔａｔｅ

图 １４　 矩形粗糙纹理考虑热效应与等温状态膜厚分布比较

Ｆｉｇ １４　 Ｃｏｍｐａｒｉｓｏｎ ｏｆ ｆｉｌｍ ｔｈｉｃｋｎｅｓｓ ｄｉｓｔｒｉｂｕｔｉｏｎ ｕｎｄｅｒ ｔｈｅ
ｃｏｎｄｉｔｉｏｎ ｏｆ ｔｈｅ ｔｈｅｒｍａｌ ｅｆｆｅｃｔ ａｎｄ ｔｈｅ ｉｓｏｔｈｅｒｍａｌ ｓｔａｔｅ

４　 结论

（１） 齿轮齿条啮合过程中， 连续粗糙纹理表面

下的油膜压力和油膜厚度出现波动， 与光滑表面相

比， 最小膜厚变小， 因此粗糙纹理的存在对齿轮齿条

机构的稳定运转是不利的。
（２） 与光滑表面相比， 在齿轮齿条机构粗糙纹

理表面考虑热效应时的温升呈现出波动， 且粗糙纹理

表面的最高温度要明显高于光滑表面的最高温度， 致

使润滑油黏度降低， 膜厚变薄， 对润滑不利。
（３） 矩形和三角形粗糙纹理表面粗糙峰和粗糙

谷内会形成压力突变现象， 产生局部压力峰， 这些局

部压力峰的存在使得轮齿间的压力、 膜厚和温升呈现

出明显的波浪形特征。 然而， 轮齿间振荡的高压和高

温会造成齿轮振动疲劳破坏， 所以连续的波状粗糙度

对齿轮的润滑是不利的。
（４） 齿轮齿条传动机构考虑热效应条件下无论

是压力分布还是膜厚分布， 受粗糙纹理表面的影响其

波动幅度更大， 比等温状态下粗糙峰处压力更高、 膜

厚更薄。 由于在机构传动过程中必然有温度升高， 因

此考虑热效应的齿轮齿条机构的弹流润滑的分析更符

合工程实际。
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摘要： 对充分润滑和贫油润滑状态下滑动轴承油膜分布规律进行理论分析， 建立贫油润滑状态下油膜分布模型。
通过 Ｅｌｒｏｄ 算法， 基于质量守恒边界条件， 采用有限差分法求解模型， 研究恒定负载下、 不同供油流量对滑动轴承油

膜分布和轴颈静平衡位置的影响， 并在贫油润滑状态下， 研究负载变化对滑动轴承油膜静特性的影响。 结果表明： 在

贫油润滑状态下， 随着供油流量的减小， 轴颈偏心率增加， 油膜起始角度增加， 油膜终止角度减小， 完整油膜覆盖区

域缩小， 油膜厚度变薄； 当供油流量不变时， 增加负载会加剧贫油润滑现象。
关键词： 滑动轴承； 贫油润滑； 油膜分布； 静平衡位置
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　 滑动轴承在充分润滑条件下工作时， 在间隙收敛

区形成完整油膜， 而在间隙发散区， 当油膜不能承受

表面张力的作用时， 完整油膜破裂形成空穴。 即使将

滑动轴承全部浸在油池中， 轴颈旋转时， 在间隙发散

区仍然不可避免地会出现空穴［１］。 而在供油量不足、
供油管道堵塞等状态下， 当供油流量小于油膜能够完

整地覆盖间隙收敛区所需的最小流量时， 在间隙收敛

区便会出现空穴， 此时， 滑动轴承便工作在贫油润滑

状态下。 不同贫油程度对滑动轴承润滑性能有不同的

影响， 因此研究贫油润滑状态下滑动轴承润滑性能具

有重要意义。
国内外学者对不同润滑条件下滑动轴承油膜特性

进行了实验与理论研究。 ＴＡＮＡＫＡ［２］ 建立贫油模型，
通过实验观察油膜空穴的变化， 研究了供油流量对轴

颈偏 心 率 和 起 始 角 度 的 影 响。 ＨＡＳＨＩＭＯＴＯ 和

ＯＣＨＩＡＩ［３］通过实验在贫油润滑状态下研究滑动轴承

的稳定性， 通过改变供油流量， 然后观察空穴的变化

来确定是否贫油和贫油程度， 并测量轴心轨迹的变

化。 张浩等人［４］将浮环轴承内油膜简化为滑动轴承油

膜， 通过改变供油压力来改变压差供油流量， 认为当

压差供油流量小于油膜端泄流量时， 出现贫油。 文献

［５－８］ 研究了求解雷诺方程的不同边界条件， 认为

采用 ＪＦＯ 边界比 Ｒｅｙｎｏｌｄｓ 边界更符合实际情况。 当轴

承处于贫油润滑状态时， 在间隙收敛区出现液体和气

体共存的两相流状态。 ＥＬＲＯＤ［９］ 提出广义雷诺方程，
采用密度的变化来反映空穴区油膜流动的不连续性。
ＳＡＬＡＨＥＬＤＩＮ 等［１０］基于质量守恒边界条件， 研究了



轴颈转速、 外载荷及空穴压力对轴承润滑性能的影

响。 潘菁菁等［１１］通过对 ＥＬＲＯＤ 算法进行改进， 得到

基于质量守恒边界条件的不可压缩流体的空穴算法。
完整油膜起始点位置反映了润滑油供应的程

度［１２］。 本文作者选取完整油膜起始角度 α 为参数来

研究贫油润滑状态下油膜特性。 空穴区边界采用双曲

型方程形式。 通过 ＥＬＲＯＤ 算法， 基于质量守恒边界

条件求解雷诺方程， 研究在恒定负载和恒定转速下，
不同供油流量对滑动轴承油膜分布和轴颈静平衡位置

的影响， 并在贫油润滑状态下， 研究了负载对滑动轴

承油膜静特性的影响。
１　 模型建立和理论分析

１􀆰 １　 建立贫油润滑模型

充分润滑和贫油润滑是以油膜能否完整覆盖间隙

收敛区为判断条件， 在充分润滑状态下， 油膜能够完

整的覆盖间隙收敛区。 而在贫油润滑状态下， 油膜不

能完整地覆盖间隙收敛区， 而是随着间隙的减小， 润

滑油逐渐铺展开， 直至完整覆盖轴承宽度， 形成完整

油膜。
图 １ 给出了滑动轴承坐标系。 图 ２ 为将油膜从最

大间隙处沿径向展开得到的油膜分布图。 α１ 为完整

油膜起始边界与间隙收敛入口位置的夹角， α２ 为完

整油膜破裂边界与间隙收敛入口位置的夹角。 当轴承

处于充分润滑状态下， α１≤０； 当轴承处于充分润滑

和贫油润滑的临界状态， α１ ＝ ０； 而当轴承处于贫油

润滑状态下， α１ ＞０， 而且随着供油流量的减小， 贫

油程度加剧， α１ 逐渐增大， 当供油流量几乎为 ０ 时，
轴承处于极度贫油润滑状态下， 轴颈与轴瓦之间最小

间隙 ｈｍｉｎ≈０， 只在最小间隙处形成完整油膜， 完整

油膜区域几乎缩小成一条直线， 此时， α１≈１８０°。

图 １　 轴承坐标系

Ｆｉｇ １　 Ｃｏｏｒｄｉｎａｔｅ ｏｆ ｔｈｅ ｂｅａｒｉｎｇ

图 ２　 贫油润滑状态下油膜分布

Ｆｉｇ ２　 Ｏｉｌ ｆｉｌｍ ｄｉｓｔｒｉｂｕｔｉｏｎ ｕｎｄｅｒ ｓｔａｒｖｅｄ ｌｕｂｒｉｃａｔｉｏｎ

１􀆰 ２　 基于质量守恒边界条件的不可压缩流体空穴

算法

在完整油膜区， 采用雷诺方程：
∂
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量纲一化雷诺方程为
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在含有空穴区域， 压力被认为是常数， 压力梯度

为 ０， 随着空穴体积的变化， 油膜密度也发生变化，
根据连续方程和 Ｎ－Ｓ 方程推导出润滑方程为

Ｕ
ρｃ

ρ
∂
∂ｘ

ｈ
２

æ

è
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ö

ø
÷ ＝ ０ （３）

量纲一化为

ρｃ

ρ
∂Ｈ
∂θ

＝ ０ （４）

通过 ＥＬＲＯＤ 算法［９］， 引入变量 ξ 和开关函数 ｇ，
在不同区域， ξ 被赋予不同的物理意义， 在油膜完整

区 ξ 代表量纲一压力， 在空穴区代表空穴体积的

变化。

ξ ＝
Ｐ　 　 　 　 （在完整油膜区，即 ξ ≥ ０）
ρｃ

ρ
－ １ （在空穴区，即 ξ ＜ ０）

ì

î

í
ïï

ïï
（５）

ｇ ＝ １　 　 　 ξ ≥ ０
０ ξ ＜ ０{ （６）

得到可以同时描述油膜完整区和空穴区的广义雷

诺方程， 量纲一化为
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量纲一化量为

θ ＝ ｘ
Ｒ
，ｚ ＝

２ｚ
Ｌ
，Ｈ ＝ ｈ

ｃ
，ψ ＝ ｃ

Ｒ
，Ｐ ＝ ｐψ２

μω
式中： ρ 为润滑油的密度； ρｃ 为空穴区润滑油的密

度； Ｌ 为轴承长度； Ｒ 为轴颈半径； ｈ 为油膜厚度，
ｈ＝ ｃ＋ｅｃｏｓθ， ｃ 为油膜间隙； ｅ 为轴颈偏心距； ω 为轴

颈角速度； Ｕ 为轴颈切向速度； μ 为润滑油黏度。
１􀆰 ３　 压力边界条件

（１） 轴向方向： 在轴承前端面和后端面的油膜

压力：
ｐｚ ＝ ±Ｌ ／ ２ ＝ ｐａ （８）
（２） 圆周方向： 在油膜破裂处

∂ｐ
∂ｎ

＝ ０ ； ｐ ＝ ｐｃ （９）

在油膜再形成处， 根据质量守恒边界条件可得：
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∂ｐ
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＝ ｖ
２

１ － ρ
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æ

è
ç

ö

ø
÷ （１０）

式中： ｐ 为油膜压力； ｐａ 为环境压力； ｐｃ 为空穴压

力； ｎ 为空穴边界的法向方向； ｖ 为边界处的法向

速度。
１􀆰 ４　 油膜受力平衡

当轴颈受力平衡稳定运转后， 油膜的合力与负载

ｗ 大小相等， 方向相反。

Ｆε ＝ μωＬＲ３

ｃ２ ∫１

－１
∫２π

０
Ｐｓｉｎθｄθｄｚ （１１）
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０
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Ｆ ＝ Ｆ２
ε ＋ Ｆ２

η （１３）
式中： Ｆ 为油膜合力； Ｆε 为沿 ε 方向油膜合力； Ｆη

为沿 η 方向油膜合力。
１􀆰 ５　 油膜流量平衡

当流量达到平衡后， 根据流量连续条件可得：
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Ｑα２ ＝ ωＲｃＬ
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Ｑｉｎ ＝ Ｑｏｕｔ ； Ｑα１
＝ Ｑα２

＋ Ｑｏｕｔ （１７）
式中： Ｑα１为进入完整油膜起始边的流量； Ｑα２为离开

完整油膜终止边流量； Ｑｏｕｔ为油膜端泄流量； Ｑｉｎ为供

油流量； α１ 为完整油膜起始角； α２ 为完整油膜破

裂角。

１􀆰 ６　 油膜摩擦功耗

油膜摩擦功耗 ψ 是由于油膜受到的剪切力和挤

压力产生的［１２］。

ψ ＝ μＬω２Ｒ３
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２　 数值计算方法

基于质量守恒边界条件， 通过有限差分， 采用超

松弛迭代法反复迭代计算求解， 直至油膜满足合力平

衡、 流量平衡。 求解流程如图 ３ 所示。 其中：
压力收敛判据： 迭代精度 δ１ 取 １０－４。

∑
ｍ

ｉ ＝ １
∑

ｎ

ｊ ＝ １
Ｐ（ｋ）

ｉ，ｊ － Ｐ（ｋ－１）
ｉ，ｊ

∑
ｍ

ｉ ＝ １
∑

ｎ

ｊ ＝ １
Ｐ（ｋ）

ｉ，ｊ

≤ δ１ （１９）

油膜合力收敛判据： 迭代精度 δ２ 取 １０－３。
Ｗ － Ｆ
Ｗ

≤ δ２ （２０）

流量收敛判据： 迭代精度 δ３ 取 １０－３。
Ｑｉｎ － Ｑｏｕｔ

Ｑｉｎ

≤ δ３ （２１）

图 ３　 程序流程图

Ｆｉｇ ３　 Ｐｒｏｇｒａｍ ｆｌｏｗ ｃｈａｒｔ
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３　 计算结果与分析

选取 Ｈ２１００ 滑动轴承为例， 表 １ 列出了计算

参数。

表 １　 计算参数

Ｔａｂｌｅ １　 Ｃａｌｃｕｌａｔｉｏｎ ｐａｒａｍｅｔｅｒｓ

参数 数值

轴承长度 ｌ ／ ｍ ０．１１５
轴颈半径 ｒ ／ ｍ ０．０５
油膜间隙 ｃ ／ ｍ １．０×１０－４

润滑油的黏度 η ／ （Ｐａ·ｓ） ０．０４６
环境压力 ｐａ ／ Ｐａ ０
空穴压力 ｐｃ ／ Ｐａ －７２ １３９．７９

３􀆰 １　 不同供油流量对油膜静特性的影响

在恒定负载 Ｗ＝ １０ ｋＮ 时， 分析供油流量对轴颈

静平衡位置、 油膜起始角度和摩擦功耗的影响。
图 ４ 为在不同转速下计算得到的油膜端泄流量，

由图可得： 随着转速的增加， 端泄流量逐渐增加， 说

明轴承所需供油流量增加。 随着油膜起始角度 α 的

增加， 端泄流量减少， 说明轴承处于贫油润滑状态

下， 所需的流量减少。

图 ４　 不同转速下油膜端泄流量

Ｆｉｇ ４　 Ｓｉｄｅ ｌｅａｋａｇｅ ｆｌｏｗ ｏｆ ｏｉｌ ｆｉｌｍ ｗｉｔｈ ｄｉｆｆｅｒｅｎｔ ｓｐｅｅｄ

图 ５ 为 ｎ＝ ２ ０００ ｒ ／ ｍｉｎ 时， 不同供油流量下， 距

离轴向中截面 １ ／ ４ 处周向油膜压力分布， 由图可得：
在临界贫油润滑状态下， 完整油膜起始角度 α１ ＝ ０；
而随着供油流量的减小， 贫油现象加剧， 在间隙收敛

区， 空穴区域逐渐增加， 油膜起始角度 α３＞α２＞０， 完

整油膜起始角逐渐后移； 在间隙发散区， 油膜破裂角

度 α３′＜α２′＜α１′， 完整油膜破裂处逐渐前移。 说明随

着贫油的加剧， 完整油膜区域逐渐缩小。

图 ５　 距离轴向中截面 １ ／ ４ 处周向油膜压力分布

Ｆｉｇ ５　 Ｒａｄｉａｌ ｏｉｌ ｆｉｌｍ ｐｒｅｓｓｕｒｅ ｄｉｓｔｒｉｂｕｔｉｏｎ ａｔ ｔｈｅ ｐｌａｃｅ ｆｒｏｍ
ｍｉｄｄｌｅ ｓｅｃｔｉｏｎ ｄｉｓｔａｎｃｅ ｆｏｒ １ ／ ４ ｂｅａｒｉｎｇ ｗｉｄｔｈ

图 ６ 和图 ７ 给出了供油流量对轴颈静平衡位置的

影响。 随着供油流量的减小， 由图 ６ 可得轴颈偏心率

逐渐增加， 由图 ７ 可得轴颈偏位角逐渐减小。 因此，
随着供油流量的减小， 油膜厚度变薄， 轴颈静平衡位

置逐渐下移。 在转速较高时， 轴颈偏心率较小， 改变

供油流量对轴颈静平衡位置影响较大。

图 ６　 不同供油流量下轴颈偏心率

Ｆｉｇ ６　 Ｅｃｃｅｎｔｒｉｃ ｒａｔｉｏ ｏｆ ｊｏｕｒｎａｌ ｕｎｄｅｒ ｄｉｆｆｅｒｅｎｔ ｓｕｐｐｌｙ ｆｌｏｗ ｒａｔｅ

图 ７　 不同供油流量下轴颈偏位角

Ｆｉｇ ７　 Ａｔｔｉｔｕｄｅ ａｎｇｌｅ ｏｆ ｊｏｕｒｎａｌ ｕｎｄｅｒ ｄｉｆｆｅｒｅｎｔ ｓｕｐｐｌｙ ｆｌｏｗ ｒａｔｅ

在充分润滑状态下 （包括临界贫油润滑）， 随着
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转速的增加， 轴颈偏心率逐渐减小， 轴颈偏位角逐渐

增加。 在贫油润滑状态下， 随着转速的增加， 轴颈偏

心率逐渐减小， 轴颈静平衡位置逐渐上移， 但上移速

度逐渐变缓； 轴颈偏位角则随着转速的增加逐渐减小，
这是因为随着转速的增加， 轴颈偏心率减小， 油膜厚

度变厚， 所需流量增加， 而供油流量不足， 导致润滑

油聚集在最小油膜厚度附近， 使得偏位角逐渐减小。
图 ８示出了供油流量对油膜起始角度的影响。 可以

看出， 当油膜刚好完整的覆盖承载区域， 轴承处于临界

贫油润滑状态时， 油膜起始角度 α１ ＝ ０； 当供油流量低

于充分润滑所需的流量时， 起始角度增加， 便出现贫油

润滑现象； 并且， 随着供油流量的减小， 油膜起始角度

逐渐增大， 油膜完整区域逐渐后移； 随着转速的增加，
轴颈偏心率减小， 承载区间隙增加， 所需流量增加， 贫

油现象加剧， 导致油膜起始角度逐渐增加。

图 ８　 不同供油流量下油膜起始角度

Ｆｉｇ ８　 Ｏｉｌ ｆｉｌｍ ｓｔａｒｔｉｎｇ ａｎｇｌｅ ｕｎｄｅｒ ｄｉｆｆｅｒｅｎｔ ｓｕｐｐｌｙ ｆｌｏｗ ｒａｔｅ

图 ９ 示出了供油流量对油膜摩擦功耗的影响。 可

以看出， 随着供油流量减小， 轴承润滑不充分， 使得

摩擦功耗逐渐增加。 随着转速的增加， 摩擦功耗逐渐

增加。 供油流量对摩擦功耗的影响随转速的增加逐渐

增大。

图 ９　 不同供油流量下油膜摩擦功耗

Ｆｉｇ ９　 Ｏｉｌ ｆｉｌｍ ｆｒｉｃｔｉｏｎ ｐｏｗｅｒ ｕｎｄｅｒ ｄｉｆｆｅｒｅｎｔ ｓｕｐｐｌｙ ｆｌｏｗ ｒａｔｅ

３􀆰 ２　 负载变化对油膜静特性的影响

在供油流量 Ｑ＝５×１０－６贫油润滑状态下， 分析负载

对轴颈静平衡位置、 油膜起始角度和摩擦功耗的影响。
图 １０ 和图 １１ 给出了负载对轴颈静平衡位置的影

响。 可以得出， 随着负载的增加， 轴颈偏心率逐渐增

加， 偏位角逐渐减小， 说明油膜厚度变薄， 轴颈静平

衡位置逐渐下移， 但下移速度逐渐变缓， 这是因为当

偏心率增大时， 油膜承载力会急剧增加。 在负载较轻

时， 轴颈偏心率较小， 改变负载对轴颈静平衡位置影

响较大。

图 １０　 不同负载下轴颈偏心率

Ｆｉｇ １０　 Ｅｃｃｅｎｔｒｉｃ ｒａｔｉｏ ｏｆ ｊｏｕｒｎａｌ ｕｎｄｅｒ ｄｉｆｆｅｒｅｎｔ ｌｏａｄ

图 １１　 不同负载下轴颈偏位角

Ｆｉｇ １１　 Ａｔｔｉｔｕｄｅ ａｎｇｌｅ ｏｆ ｊｏｕｒｎａｌ ｕｎｄｅｒ ｄｉｆｆｅｒｅｎｔ ｌｏａｄ

图 １２ 示出了负载对油膜起始角度的影响。 可以

看出， 随着负载的增大， 油膜起始角度逐渐增大， 油

膜完整区域逐渐后移； 这是因为负载增大， 油膜受到

的挤压力增加， 使得端泄流量增加， 轴承需要补充更

多的润滑油来形成油膜支持负载， 但由于供油流量不

足， 导致油膜起始角度增大， 即使偏心率有所增加，
所需流量有所减小， 但也只是减缓了油膜起始角度增

大的速度。 在负载较轻时， 改变负载， 对轴颈偏心率

的影响较大， 使得油膜起始角度变化较大。
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图 １２　 不同负载下油膜起始角度

Ｆｉｇ １２　 Ｏｉｌ ｆｉｌｍ ｓｔａｒｔｉｎｇ ａｎｇｌｅ ｕｎｄｅｒ ｄｉｆｆｅｒｅｎｔ ｌｏａｄ

图 １３ 示出了负载对油膜摩擦功耗的影响。 可以

看出， 随着负载的增加， 油膜受到的挤压力增大， 当

轴颈旋转时， 摩擦力增加， 导致摩擦功耗逐渐增加。
负载对油膜摩擦功耗影响随着转速的增加逐渐增大。

图 １３　 不同负载下油膜摩擦功耗

Ｆｉｇ１３　 Ｏｉｌ ｆｉｌｍ ｆｒｉｃｔｉｏｎ ｐｏｗｅｒ ｕｎｄｅｒ ｄｉｆｆｅｒｅｎｔ ｌｏａｄ

４　 结论

建立贫油润滑状态下油膜分布模型， 用 ＥＬＲＯＤ
算法， 基于质量守恒边界条件， 采用有限差分法求解

模型， 研究了在贫油润滑状态下， 不同参数对滑动轴

承油膜静特性的影响， 得出如下结论：
（１） 减小供油流量和增加负载， 油膜起始角度

都增加， 贫油现象逐渐加剧， 完整油膜区域缩小， 轴

颈偏心率增加， 偏位角减小， 轴颈平衡位置逐渐

下移。
（２） 增加转速， 油膜起始角度增加， 贫油现象

逐渐加剧， 轴颈偏心率减小， 偏位角减小， 轴颈平衡

位置逐渐上移。
（３） 减小供油流量、 增加负载和增加转速， 油

膜摩擦功耗都增加。 供油流量和负载对油膜摩擦功耗

影响随着转速的增加逐渐增大。
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摘要： 基于列车车轮表面抗磨损的功能要求， 划定列车车轮表面为抗磨损功能区， 在功能区与车轮基体间设计合

理的梯度复合结构， 开展具有梯度复合结构的列车车轮设计方法研究。 以 Ｈｅｒｔｚ 接触理论为依据， 采用 ＡＮＳＹＳ 建立轮

轨热－结构耦合模型， 分析轮轨整体在温度载荷及静态接触作用下应力分布。 分析梯度复合结构对列车车轮力学性能

的影响。 结果表明： 与无梯度复合结构车轮相比， 梯度复合结构能有效降低车轮表面抗磨区与基体间等效应力突变，
改变列车车轮应力分布特征， 从而防止抗磨区在热－结构耦合作用下脱落。 基于文中特定工况下， 提出当抗磨区厚度

为 １􀆰 ０ ｍｍ 时， 列车车轮表面抗磨区与基体间采用厚度为 ２􀆰 ０ ｍｍ， 中间层为 ８ 层的线性梯度复合结构就可有效减缓结

合面上等效应力突变的结论。
关键词： 梯度结构； 热－结构耦合； 列车车轮 ； 结构设计
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　 随着 ３Ｄ 打印快速成型技术的应用， 传统机械制

造方式发生了巨大改变， 机械制造将从传统对单一材

料进行切削加工转变为运用粉末状金属或塑料等可黏

合材料， 通过逐层打印的方式来构造零件。 制造技术

的这种转变， 使得对机械零件不同功能区域选择不同

性能的材料来完成相应功能成为可能。 这种设计方法

按机械零件不同的功能区有目的地选择具有相应特性

的材料， 通过对材料及工艺的调节和控制， 实现多种

材料形成不同材料结构在同一零件上的集成， 满足零

件不同部位的性能要求。 这种基于零件功能和动力学

性能分析为基础的零件材料 ／ 结构设计， 将会设计出

综合性能更加优异的零件。 基于这种设计思想的方

法， 被称为基于功能区规划梯度复合材料 ／ 结构设

计［１－２］。
列车的运行是通过轮轨相互作用产生的牵引和制

动黏着摩擦力来实现的， 列车在高速负重运行过程



中， 列车车轮磨损失效问题变得越来越突出， 严重

影响铁路运输［３］。 ＷＡＮＧ 等［４］ 在轮轨表面进行激光

熔覆， 使得轮轨试件硬度大幅度提高， 抗磨损能力得

到改善。 郭火明等［５］利用激光器在列车车轮表面获得

Ｃｏ 基合金熔覆层， 试验表明列车车轮表面硬度明显

提高， 耐磨性得到增强。 然而现有单一材料制造加工

的列车车轮， 难以解决铁路运输中的磨损失效问题，
因此， 基于列车车轮表面抗磨损的功能要求， 在车轮

表面抗磨区和基体间设计合适的梯度复合结构， 开展

适合列车车轮梯度复合结构的研究， 对于提高车轮表

面抗磨性能具有重要的意义。
本文作者采用有限元分析软件 ＡＮＳＹＳ 建立轮轨

热－结构耦合模型， 分析轮轨整体在温度载荷及静态

接触作用下应力分布； 基于列车车轮表面抗磨损的功

能要求， 划定列车车轮表面为抗磨损功能区， 研究抗

磨区与车轮基体间不同梯度结构过渡方式的应力分布

及变化， 设计出具有梯度复合结构的列车车轮。
１　 轮轨计算模型

１􀆰 １　 轮轨接触模型

根据 Ｈｅｒｔｚ 接触理论， 轮轨间接触问题可以简化

为一个圆柱体作用于一个半空间平面上， 视为平面应

变问题［６］。 图 １ 给出了简化的二维轮轨接触模型。

图 １　 轮轨接触模型

Ｆｉｇ １　 Ｗｈｅｅｌ ／ ｒａｉｌ ｃｏｎｔａｃｔ ｍｏｄｅｌ

由 Ｈｅｒｔｚ 接触理论可知［７］， 轮轨接触斑上接触压

力分布为
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（１）

接触斑上最大接触压力 ｐ０出现在接触斑中心。
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２Ｗ
πａ

（２）

式中： Ｗ 为列车车轮横向单位长度的法向作用力，

Ｗ＝ ３Ｆ
４ｂ

， ｂ 的取值参照文献 ［６］， Ｆ 为轴重； Ｒ 为车

轮半径； ａ 为沿 ｘ 轴方向的接触斑半轴长， 且
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其中， Ｅｍ、 Ｅｎ、 υｍ、 υｎ 分别为钢轨和车轮的弹性模

量和泊松比。
１􀆰 ２　 轮轨有限元模型

在 ＡＮＳＹＳ 中建立轮轨热－结构耦合分析模型， 车

轮半径为 ５２５ ｍｍ， 材料为 ＣＬ６０ 钢， 钢轨试样长

１ ２００ ｍｍ宽 １２０ ｍｍ， 材料为 Ｕ７１Ｍｎ 钢。 图 ２ 示出了

轮轨有限元网格模型， 钢轨左上角位置为坐标原点，
对列车车轮施加 ２１０ ｋＰａ 载荷， 在车轮中心建立 Ｐｉｌｏｔ
节点， 载荷转换为在 Ｐｉｌｏｔ 节点上加载横向单位长度

的法向作用力 Ｗ， 通过它来控制车轮的运动， 对钢轨

底部施加全约束， 轮轨参考温度为室温 （２０ ℃）， 对

轮轨整体施加 ７０ ℃温度载荷， 采用直接耦合法来求

解轮轨的接触问题。 接触算法采用增强的拉格朗日算

法， 而对罚函数进行一系列修正迭代， 为使模型的计

算收敛于精确解， 对靠近接触面的特定区域网格

细化。

图 ２　 轮轨有限元模型

Ｆｉｇ ２　 Ｆｉｎｉｔｅ ｅｌｅｍｅｎｔ ｍｏｄｅｌ ｏｆ ｗｈｅｅｌ ／ ｒａｉｌ

表 １、 ２ 给出了不同温度下 ＣＬ６０ 钢和 Ｕ７１Ｍｎ 钢

材料性能参数［８－９］。

表 １　 ＣＬ６０ 钢的性能参数

Ｔａｂｌｅ １　 Ｔｈｅ ｐｒｏｐｅｒｔｙ ｐａｒａｍｅｔｅｒｓ ｏｆ ＣＬ６０ ｓｔｅｅｌ

温度

ｔ ／ ℃
弹性模量

Ｅｎ ／ ＧＰａ
泊松比

νｎ

线膨胀系数

αｎ ／ Ｋ
－１

密度 ρｎ ／

（ｋｇ·ｍ－３）

２０ ２１２ ０．２６４ ９．６×１０－６ ７ ８５０
１００ ２０９ ０．２６８ １１．５×１０－６ ７ ８５０
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表 ２　 Ｕ７１Ｍｎ 钢的性能参数

Ｔａｂｌｅ ２　 Ｔｈｅ ｐｒｏｐｅｒｔｙ ｐａｒａｍｅｔｅｒｓ ｏｆ Ｕ７１Ｍｎ ｓｔｅｅｌ

温度

ｔ ／ ℃
弹性模量

Ｅｍ ／ ＧＰａ
泊松比

νｍ

线膨胀系数

αｍ ／ Ｋ－１

密度 ρｍ ／

（ｋｇ·ｍ－３）
２０ ２１０ ０．３ １１．８×１０－６ ７ ８００
１００ ２０５ ０．３０４ １２．３×１０－６ ７ ８００

２　 梯度复合结构设计

２􀆰 １　 梯度渐变层分布形式

图 ３ 为列车车轮功能区间梯度渐变示意图。 车轮

表面抗磨区的材料选取硬度高、 耐磨性能良好、 具有

很高化学稳定性的碳化钛， 列车车轮表面抗磨区与基

体间梯度复合材料的组元成分沿车轮厚度方向呈现一

维连续分布。 梯度复合材料组元成分碳化钛分布采用

ＷＡＫＡＳＨＩＭＡ 等［１０］提出的幂函数形式渐变， 碳化钛

沿列车车轮厚度方向上分布为： Ｖ（ｄ）＝ （ｄ ／ δ２）
ｐ， 其

中 Ｖ（ｄ）为碳化钛在梯度渐变层中的体积分数， ｄ 为

沿着车轮厚度方向梯度渐变层厚度， δ２ 为梯度渐变

层的总厚度， ｐ 为成分分布指数。 通过改变 ｐ 值的大

小， 可以改变梯度结构中碳化钛分布。

图 ３　 列车车轮功能区间梯度渐变示意图

Ｆｉｇ ３　 Ｔｈｅ ｆｕｎｃｔｉｏｎａｌ ｇｒｏｕｐｓ ｇｒａｄｉｅｎｔ ｓｃｈｅｍａｔｉｃ ｄｒａｗｉｎｇ
ｏｆ ｒａｉｌｗａｙ ｗｈｅｅｌ

２􀆰 ２　 梯度复合材料属性描述

列车车轮表面抗磨区与基体间梯度复合材料的物

理及力学性能的准确描述， 决定了计算的准确性。 梯

度复合材料的性能参数常采用 ＴＡＭＵＲＡ 等［１１］ 提出的

混合定律及推导得到。 梯度渐变层中复合材料的弹性

模量为

Ｅ＝ ＶｎＥｎ

ｑ＋Ｅｃ

ｑ＋Ｅｎ

＋ＶｃＥｃ
é

ë
êê

ù

û
úú · Ｖｎ

ｑ＋Ｅｃ

ｑ＋Ｅｎ

＋Ｖｃ
é

ë
êê

ù

û
úú

－１

（５）

式中： Ｅｃ、 Ｅｎ 分别为碳化钛和 ＣＬ６０ 钢的弹性模量；
Ｖｃ、 Ｖｎ 分别为复合材料中碳化钛和 ＣＬ６０ 钢的体积分

数， ｑ 一 般 取 ４􀆰 ５ ＧＰａ， 关 于 ｑ 的 取 值 可 参 阅

文献 ［１２］。
复合材料的泊松比 υ 按下式计算：
υ＝Ｖｃυｃ＋Ｖｎυｎ （６）

式中： υｃ、 υｎ 分别为碳化钛和 ＣＬ６０ 钢的泊松比。

复合材料的线膨胀系数 α 按下式计算：
α＝（αｎＶｎＫｎ＋αｃＶｃＫｃ）·（ＶｎＫｎ＋ＶｃＫｃ）

－１ （７）

式中： Ｋ＝ Ｅ
２ （１－υ）

； αｃ、 αｎ 分别为碳化钛和 ＣＬ６０ 钢

的线膨胀系数。
表 ３ 给出了不同温度下碳化钛材料的性能参

数［１３］。

表 ３　 ＴｉＣ 的性能参数

Ｔａｂｌｅ ３　 Ｔｈｅ ｐｒｏｐｅｒｔｙ ｐａｒａｍｅｔｅｒｓ ｏｆ ＴｉＣ

温度

ｔ ／ ℃
弹性模量

Ｅｃ ／ ＧＰａ
泊松比

νｃ

线膨胀系数

αｃ ／ Ｋ
－１

密度 ρｃ ／

（ｋｇ·ｍ－３）
２０ ３２０ ０．３３６ ７．４×１０－６ ４ ９４０
１００ ３２０ ０．３３６ ７．７６×１０－６ ４ ９４０

２􀆰 ３　 梯度复合结构设计准则

在设计列车车轮表面抗磨区与基体间梯度复合结

构时， 以最大等效应力不发生在梯度渐变层层间及梯

度渐变层与列车车轮基体结合面间、 等效应力变化平

缓、 最大程度减小结合面间等效应力突变为设计准

则， 从而得到梯度复合结构的理论最优模型。
３　 计算结果与讨论

３􀆰 １　 ＡＮＳＹＳ 接触算法的结果验证

轮轨在静态接触状态下， 模拟 ２１ ｔ 轴质量， 取轮

轨接触斑半宽 ｂ ＝ ６􀆰 ２５ ｍｍ［６］， 根据 Ｈｅｒｔｚ 接触理论，
由式 （２）、 （３）、 （４） 计算出 ａ ＝ ８􀆰 ５ ｍｍ， ｐ０ ＝ ９４５
ＭＰａ。 由 ＡＮＳＹＳ 接触算法计算的接触斑半轴长 ａ ＝
８􀆰 ８ ｍｍ， 最大接触压力 ｐ０ ＝ ９３２ ＭＰａ。 ２ 种方法得到

的接触压力分布如图 ４ 所示， 可以看出， ＡＮＳＹＳ 接

触算法与赫兹接触理论得到的结果很吻合， 验证了采

用 ＡＮＳＹＳ 接触算法是可行的。

图 ４　 ＡＮＳＹＳ 接触算法与赫兹接触理论计算结果对比

Ｆｉｇ ４　 Ｃｏｍｐａｒｉｓｏｎ ｏｆ ｔｈｅ ｒｅｓｕｌｔｓ ｂｙ ＡＮＳＹＳ ｃｏｎｔａｃｔ ａｌｇｏｒｉｔｈｍ ａｎｄ
Ｈｅｒｔｚ ｃｏｎｔａｃｔ ｔｈｅｏｒｙ
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３􀆰 ２　 有无梯度渐变层等效应力对比

为了延缓列车车轮表面磨损， 划定车轮表面为抗

磨损功能区， 抗磨区太薄满足不了车轮耐磨损的功能

要求， 太厚将增加功能区制造成本。 结合现有列车运

行情况及轮轨磨损试验研究结果［６，１４］， 划定车轮表面

厚度 １ ｍｍ 区域为抗磨区能满足车轮抗磨损功能要

求， 抗磨区绕车轮中心分布。
对车轮表面抗磨区厚度 δ１ ＝ １ ｍｍ， 抗磨区与列

车车轮基体间无梯度渐变层及有 δ２ ＝ ２ ｍｍ 线性梯度

渐变层的 ２ 种试样， 分别考察在热－结构耦合作用

下， 列车车轮沿 ｙ 轴方向对称轴上的等效应力分布，
结果如图 ５ 所示。 可以看出， 无梯度渐变层时， 抗磨

区同车轮基体结合面间存在较大等效应力突变， 等效

应力值从 ２４２ ＭＰａ 增加到 ３４８ ＭＰａ， 应力突变率达到

４３％， 而在抗磨区与列车车轮基体间设计梯度渐变层

后， 应力值变化平缓， 大大降低了抗磨区界面处等效

应力突变。 在抗磨区与列车车轮基体间设计梯度渐变

层能有效改善等效应力突变， 提高抗磨区与列车车轮

基体结合性能。 梯度渐变层如何设计， 梯度渐变层的

厚度及结构形式对列车车轮应力分布的影响， 还需要

进行设计分析与讨论。

图 ５　 有无梯度渐变层车轮对称轴上等效应力对比

Ｆｉｇ ５　 Ｃｏｍｐａｒｉｓｏｎ ｏｆ ｅｑｕｉｖａｌｅｎｔ ｓｔｒｅｓｓ ｏｎ ｔｈｅ ｓｙｍｍｅｔｒｉｃ ａｘｉｓ ｏｆ ｔｈｅ
ｗｈｅｅｌ ｗｉｔｈ ａｎｄ ｗｉｔｈｏｕｔ ｇｒａｄｉｅｎｔ ｌａｙｅｒ

３􀆰 ３　 梯度渐变层结构形式对等效应力影响

图 ６ 示出了抗磨区厚度 δ１ ＝ １ ｍｍ， 梯度渐变层厚

度 δ２ ＝ ２ ｍｍ， 轮轨热－结构耦合作用下， 梯度渐变层

结构形式对车轮沿 ｙ 轴方向对称轴上等效应力分布的

影响。 可以看出， 梯度渐变层结构形式对抗磨区表面

等效应力基本无影响， 但对梯度渐变层与抗磨区及列

车车轮基体结合面间的等效应力有一定影响。

图 ６　 梯度渐变层结构形式对车轮对称轴上等效应力影响

Ｆｉｇ ６　 Ｅｆｆｅｃｔ ｏｆ ｇｒａｄｉｅｎｔ ｌａｙｅｒ ｓｔｒｕｃｔｕｒｅ ｆｏｒｍ ｏｎ ｅｑｕｉｖａｌｅｎｔ ｓｔｒｅｓｓ
ｏｎ ｔｈｅ ｓｙｍｍｅｔｒｉｃ ａｘｉｓ ｏｆ ｔｈｅ ｗｈｅｅｌ

图 ７ 示出了渐变层结构形式对梯度渐变层结合面

间应力突变的影响， 当体积分布指数 ｐ 由 ０􀆰 ２５ 向 ４ 变

化时， 抗磨区与梯度渐变层结合面间等效应力突变逐

渐增加到 ６０ ＭＰａ， 而梯度渐变层与列车车轮基体结合

面间等效应力突变由最初的 ４５ ＭＰａ 逐渐减小。 梯度渐

变层设计目的在于使抗磨区平缓过渡到列车车轮基体，
最大程度减小结合面间的等效应力突变。 比较梯度渐

变层中碳化钛沿列车车轮厚度方向上体积分布的几种

结构形式， 采用线性梯度结构即结构形式ｐ＝１时， 等

效应力变化平缓， 可以有效减小梯度渐变层与抗磨区

及列车车轮基体结合面间的等效应力突变。

图 ７　 渐变层结构形式对梯度渐变层结合面间应力突变影响

Ｆｉｇ ７　 Ｅｆｆｅｃｔ ｏｆ ｇｒａｄｉｅｎｔ ｌａｙｅｒ ｓｔｒｕｃｔｕｒｅ ｆｏｒｍ ｏｎ ｔｈｅ ｓｔｒｅｓｓ ｍｕｔａｔ⁃
ｉｏｎｓ ｏｆ ｔｈｅ ｊｏｉｎｔ ｓｕｒｆａｃｅ ｂｅｔｗｅｅｎ ｔｈｅ ｇｒａｄｉｅｎｔ ｌａｙｅｒｓ

３􀆰 ４　 梯度渐变层层数对等效应力影响

图 ８ 示出了抗磨区厚度 δ１ ＝ １ ｍｍ， 梯度渐变层采

用线性梯度结构， 轮轨热－结构耦合作用下， 梯度渐

变层层数对车轮沿 ｙ 轴方向对称轴上等效应力分布的

影响。 可以看出， 随着梯度渐变层层数增加， 抗磨区

表面及抗磨区与梯度渐变层结合面间等效应力基本无
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影响， 但对梯度渐变层与列车车轮基体结合面间的应

力， 车轮最大等效应力发生位置有一定影响。

图 ８　 梯度渐变层层数对车轮对称轴上等效应力影响

Ｆｉｇ ８　 Ｅｆｆｅｃｔ ｏｆ ｇｒａｄｉｅｎｔ ｌａｙｅｒ ｎｕｍｂｅｒ ｏｎ ｅｑｕｉｖａｌｅｎｔ ｓｔｒｅｓｓ ｏｎ ｔｈｅ
ｓｙｍｍｅｔｒｉｃ ａｘｉｓ ｏｆ ｔｈｅ ｗｈｅｅｌ

图 ９ 示出了渐变层层数对梯度渐变层与列车车轮

基体间应力的影响， 梯度渐变层层数增加引起梯度渐

变层与列车车轮基体结合面间等效应力增加， 但是梯

度渐变层与列车车轮基体结合面间应力突变呈现减小

趋势。 当梯度渐变层层数增加到 １６ 层时， 最大等效

应力发生在梯度渐变层与列车车轮基体结合面间； 进

一步增加到 ２０ 层， 最大等效应力发生在梯度渐变层

层间， 这表明渐变层层数过多使得渐变层层间和梯度

渐变层与列车车轮基体结合面间等效应力过高， 成为

列车车轮最易发生应力集中， 出现接触疲劳失效的区

域， 这与设计准则相违背。 当梯度渐变层层数为 ８ 层

时， 可以有效减小梯度渐变层与列车车轮基体结合面

间应力突变， 同时梯度渐变层与列车车轮基体结合面

间应力不至于过大， 最大等效应力发生在列车车轮基

体， 满足设计要求。

图 ９　 渐变层层数对梯度渐变层与车轮基体间应力影响

Ｆｉｇ ９　 Ｅｆｆｅｃｔ ｏｆ ｇｒａｄｉｅｎｔ ｌａｙｅｒ ｎｕｍｂｅｒ ｏｎ ｔｈｅ ｓｔｒｅｓｓ ｏｆ ｔｈｅ ｊｏｉｎｔ
ｓｕｒｆａｃｅ ｂｅｔｗｅｅｎ ｔｈｅ ｇｒａｄｉｅｎｔ ｌａｙｅｒ ａｎｄ ｗｈｅｅｌ ｓｕｂｓｔｒａｔｅ

３􀆰 ５　 梯度渐变层厚度对等效应力影响

图 １０ 示出了抗磨区厚度 δ１ ＝ １ ｍｍ， 梯度渐变层

采用层数为 ８ 层的线性梯度结构， 轮轨热－结构耦合

作用下， 梯度渐变层厚度对车轮沿 ｙ 轴方向对称轴上

等效应力分布的影响。 可以看出， 梯度渐变层厚度增

加， 列车车轮的最大等效应力逐渐增大， 抗磨区表面

及抗磨区与梯度渐变层结合面间等效应力基本无影

响， 但对梯度渐变层与车轮基体结合面间应力， 车轮

最大等效应力发生位置有影响。

图 １０　 梯度渐变层厚度对车轮对称轴上等效应力影响

Ｆｉｇ １０　 Ｅｆｆｅｃｔ ｏｆ ｇｒａｄｉｅｎｔ ｌａｙｅｒ ｔｈｉｃｋｎｅｓｓ ｏｎ ｅｑｕｉｖａｌｅｎｔ ｓｔｒｅｓｓ ｏｎ
ｔｈｅ ｓｙｍｍｅｔｒｉｃ ａｘｉｓ ｏｆ ｔｈｅ ｗｈｅｅｌ

图 １１ 示出了渐变层厚度对梯度渐变层与列车车

轮基体间应力的影响， 随着梯度渐变层厚度增加， 梯

度渐变层与列车车轮基体结合面间等效应力增加。 当

梯度渐变层厚度为 ４ ｍｍ 时， 最大等效应力发生在梯

度渐变层与列车车轮基体结合面间， 厚度继续增加到

４􀆰 ８ ｍｍ 时， 最大等效应力发生在梯度渐变层层间，
这表明梯度渐变层厚度过厚将使得渐变层层间和渐变

层与列车车轮基体结合面间等效应力过高， 成为最易

发生应力集中， 出现接触疲劳失效的区域， 不满足设

计准则要求。 因此当梯度渐变层厚度为 ２ ｍｍ 时， 梯

度渐变层与列车车轮基体结合面间应力值较小， 最大

等效应力发生在列车车轮基体， 满足设计要求。

图 １１　 渐变层厚度对梯度渐变层与车轮基体间应力影响

Ｆｉｇ １１　 Ｅｆｆｅｃｔ ｏｆ ｇｒａｄｉｅｎｔ ｌａｙｅｒ ｔｈｉｃｋｎｅｓｓ ｏｎ ｔｈｅ ｓｔｒｅｓｓ ｏｆ ｔｈｅ ｊｏｉｎｔ
ｓｕｒｆａｃｅ ｂｅｔｗｅｅｎ ｔｈｅ ｇｒａｄｉｅｎｔ ｌａｙｅｒ ａｎｄ ｗｈｅｅｌ ｓｕｂｓｔｒａｔｅ
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３􀆰 ６　 讨论

在研究的轮轨热－结构耦合模型中， 划定列车车
轮表面厚度 １ ｍｍ 区域为抗磨区， 理论分析表明， 采
用厚度为 ２ ｍｍ， 中间层为 ８ 层的线性梯度复合结构，
能有效降低由于热－结构耦合作用引起列车车轮表面
抗磨区与基体间等效应力突变， 提高抗磨区与基体间
结合性能， 这对防止抗磨区的脱落是有利的。 进一步
理论分析还表明， 适当增加或减小抗磨区的厚度， 抗
磨区与基体间等效应力变化不明显。 对于在列车车轮
表面制作厚度在 ０􀆰 ７～１􀆰 ２ ｍｍ 的抗磨区， 采用上述结
论仍可行。 文中列车车轮梯度复合结构设计是基于特
定工况下进行的， 功能区及梯度渐变层围绕车轮中心
沿车轮厚度方向呈层状分布， 假定梯度渐变层层间不
存在滑动， 各层之间结合强度能抵抗层间滑动。
４　 结论

（１） 梯度复合结构能有效降低因热－结构耦合作
用引起列车车轮表面抗磨区与基体间等效应力突变。

（２） 在文中特定工况下， 当列车车轮表面抗磨区
厚度为 １ ｍｍ 时， 抗磨区与基体间设计厚度为 ２ ｍｍ，
中间层为 ８ 层的线性梯度复合结构就能大幅降低抗磨
区与基体结合面间的等效应力突变， 应力突变下降
４０％以上。 对制作厚度在 ０􀆰 ７～１􀆰 ２ ｍｍ 的抗磨区， 抗磨
区与基体间设计厚度为 ２ ｍｍ， 中间层为 ８ 层的线性梯
度复合结构同样可以降低因热－结构耦合作用引起列车
车轮表面抗磨区与基体间等效应力突变。
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中科院合肥研究院在石墨烯填充导热复合材料研究方面取得进展
中国科学院合肥物质科学研究院先进制造技术研究所研究员王晓杰课题组提出将少量石墨烯与聚二甲基硅氧烷

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

各向异性的石墨烯 ／ ＰＤＭＳ 复合材料。 研究结果表明， 在石墨烯质量填充分数为 ３％的情况下， 各向异性石墨烯 ／ ＰＤＭＳ 的热

导率比纯 ＰＤＭＳ 材料高出 １７４％。 并且， 在如此低的石墨烯填充情况下， ＰＤＭＳ 可以保持其良好的柔韧性和生物适应性。 该

研究提出的在强磁场下使石墨烯发生取向形成各向异性化结构的方法， 可以有效地提升复合材料的热导率， 具有良好的应用

前景。
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摘要： 采用线接触光弹流实验装置， 在摆动工况下研究滚子在零卷吸速度条件下的弹流特性， 探讨不同周期同一

载荷下滚子摩擦副在零卷吸速度时油膜厚度的变化情况， 以及载荷对零卷吸速度下滚子弹流特性的影响。 结果表明：
在滚子转速近零卷吸速度时， 挤压效应起主导作用， 油膜被封在接触区内， 形成凹陷， 并且该处油膜较为稀薄； 在往

复运动工况下， 滚子周期性运动的次数影响零卷吸速度时滚子的油膜厚度， 在起动瞬间滚子中部的油膜厚度最小， 随

着摆动次数的增加， 滚子中部的油膜厚度逐渐增加， 多次摆动后， 油膜将达到相对稳定的厚度； 载荷对滚子零卷吸速

度下的弹流特性影响较大， 随载荷的增大接触区增大， 滚子端部最小油膜厚度变小， 滚子端部边缘效应增大。
关键词： 弹流润滑； 零卷吸速度； 滚子
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（１􀆰 Ｓｃｈｏｏｌ ｏｆ Ｍｅｃｈａｎｉｃａｌ Ｅｎｇｉｎｅｅｒｉｎｇ，Ｃｈａｎｇｚｈｏｕ Ｕｎｉｖｅｒｓｉｔｙ，Ｃｈａｎｇｚｈｏｕ Ｊｉａｎｇｓｕ ２１３１６４，Ｃｈｉｎａ；
２􀆰 Ｃｈａｎｇｚｈｏｕ Ｇｕａｎｇｙａｎｇ Ｂｅａｒｉｎｇ Ｃｏ．，Ｌｔｄ．，Ｃｈａｎｇｚｈｏｕ Ｊｉａｎｇｓｕ ２１３１６４，Ｃｈｉｎａ）

Ａｂｓｔｒａｃｔ：Ｔｈｅ ｃｈａｒａｃｔｅｒｉｓｔｉｃｓ ｏｆ ｚｅｒｏ⁃ｅｎｔｒａｉｎｍｅｎｔ ｅｌａｓｔｏｈｙｄｒｏｄｙｎａｍｉｃ ｌｕｂｒｉｃａｔｉｏｎ ｏｆ ｒｏｌｌｅｒ ｆｒｉｃｔｉｏｎ ｐａｉｒｓ ｗｅｒｅ ｓｔｕｄｉｅｄ ｕｎ⁃
ｄｅｒ ｔｈｅ ｓｗｉｎｇ ｃｏｎｄｉｔｉｏｎｓ ｏｎ ｔｈｅ ｏｐｔｉｃａｌ ｌｉｎｅ ｃｏｎｔａｃｔ ＥＨＬ ｅｘｐｅｒｉｍｅｎｔａｌ ｄｅｖｉｃｅ．Ｔｈｅ ｖａｒｉａｔｉｏｎ ｏｆ ｆｉｌｍ ｔｈｉｃｋｎｅｓｓ ｏｆ ｒｏｌｌｅｒ ａｔ ｔｈｅ
ｚｅｒｏ⁃ｅｎｔｒａｉｎｍｅｎｔ ｗａｓ ｉｎｖｅｓｔｉｇａｔｅｄ ｕｎｄｅｒ ｔｈｅ ｓａｍｅ ｌｏａｄ ｉｎ ｄｉｆｆｅｒｅｎｔ ｃｙｃｌｅ，ａｎｄ ｔｈｅ ｉｎｆｌｕｅｎｃｅ ｏｆ ｌｏａｄ ｏｎ ｔｈｅ ｃｈａｒａｃｔｅｒｉｓｔｉｃｓ ｏｆ
ｚｅｒｏ⁃ｅｎｔｒａｉｎｍｅｎｔ ｅｌａｓｔｏｈｙｄｒｏｄｙｎａｍｉｃ ｌｕｂｒｉｃａｔｉｏｎ ｏｆ ｒｏｌｌｅｒ ｗａｓ ａｎａｌｙｚｅｄ．Ｔｈｅ ｒｅｓｕｌｔｓ ｓｈｏｗ ｔｈａｔ ｗｈｅｎ ｔｈｅ ｒｏｌｌｅｒ ｓｐｅｅｄ ｉｓ ｃｌｏｓｅ
ｔｏ ｚｅｒｏ⁃ｅｎｔｒａｉｎｍｅｎｔ，ｔｈｅ ｅｘｔｒｕｓｉｏｎ ｅｆｆｅｃｔ ｐｌａｙｓ ａ ｄｏｍｉｎａｎｔ ｒｏｌｅ，ｔｈｅ ｏｉｌ ｆｉｌｍ ｉｓ ｓｅａｌｅｄ ｗｉｔｈｉｎ ｔｈｅ ｃｏｎｔａｃｔ ａｒｅａ ｔｏ ｆｏｒｍ ｄｅｐｒｅｓ⁃
ｓｉｏｎ，ａｎｄ ｔｈｅ ｏｉｌ ｆｉｌｍ ｉｓ ｔｈｉｎｎｅｒ． Ｉｎ ｔｈｅ ｒｅｃｉｐｒｏｃａｔｉｎｇ ｍｏｔｉｏｎ，ｔｈｅ ｎｕｍｂｅｒ ｏｆ ｒｏｌｌｅｒ ｐｅｒｉｏｄｉｃ ｍｏｔｉｏｎ ｉｎｆｌｕｅｎｃｅｓ ｔｈｅ ｏｉｌ ｆｉｌｍ
ｔｈｉｃｋｎｅｓｓ ｏｆ ｒｏｌｌｅｒ ａｔ ｔｈｅ ｚｅｒｏ⁃ｅｎｔｒａｉｎｍｅｎｔ，ｔｈｅ ｏｉｌ ｆｉｌｍ ｔｈｉｃｋｎｅｓｓ ｉｎ ｔｈｅ ｍｉｄｄｌｅ ｏｆ ｔｈｅ ｒｏｌｌｅｒ ｉｓ ｍｉｎｉｍｕｍ ａｔ ｔｈｅ ｓｔａｒｔ ｍｏｍｅｎｔ
ｏｆ ｒｏｌｌｅｒ，ａｎｄ ｉｔ ｉｓ ｉｎｃｒｅａｓｅｄ ｇｒａｄｕａｌｌｙ ｗｉｔｈ ｔｈｅ ｉｎｃｒｅａｓｉｎｇ ｏｆ ｔｈｅ ｓｗｉｎｇ ｆｒｅｑｕｅｎｃｙ，ａｎｄ ｔｈｅｎ ｒｅａｃｈｅｓ ａ ｒｅｌａｔｉｖｅｌｙ ｓｔａｂｌｅ ｓｔａｔｅ
ａｆｔｅｒ ｓｗｉｎｇ ｆｏｒ ｍａｎｙ ｔｉｍｅｓ．Ｌｏａｄ ｈａｓ ａ ｌａｒｇｅ ｉｎｆｌｕｅｎｃｅ ｏｎ ｔｈｅ ＥＨＬ ｃｈａｒａｃｔｅｒｉｓｔｉｃｓ ｏｆ ｒｏｌｌｅｒ ａｔ ｔｈｅ ｚｅｒｏ⁃ｅｎｔｒａｉｎｍｅｎｔ，ｗｉｔｈ ｔｈｅ
ｉｎｃｒｅａｓｉｎｇ ｏｆ ｌｏａｄ，ｔｈｅ ｃｏｎｔａｃｔ ａｒｅａ ｉｓ ｉｎｃｒｅａｓｅｄ，ｔｈｅ ｍｉｎｉｍｕｍ ｆｉｌｍ ｔｈｉｃｋｎｅｓｓ ｉｎ ｔｈｅ ｒｏｌｌｅｒ ｅｎｄ ｉｓ ｄｅｃｒｅａｓｅｄ，ａｎｄ ｔｈｅ ｅｄｇｅ
ｅｆｆｅｃｔ ｏｆ ｒｏｌｌｅｒ ｅｎｄ ｉｓ ｉｎｃｒｅａｓｅｄ．

Ｋｅｙｗｏｒｄｓ：ｅｌａｓｔｏｈｙｄｒｏｄｙｎａｍｉｃ ｌｕｂｒｉｃａｔｉｏｎ；ｚｅｒｏ⁃ｅｎｔｒａｉｎｍｅｎｔ；ｒｏｌｌｅｒ

　 在弹流润滑的研究中， 自 １９６７ 年 ＧＯＨＡＲ 和 ＣＡ⁃
ＭＥＲＯＮ［１］第一次用光干涉法发现了点接触弹流的马

蹄形特征至今， 对于点接触下的弹流润滑特性的实验

和理论研究都已比较完善。 相比较而言， 线接触下弹

流润滑特性的研究进展较为缓慢。 １９７４ 年 ＷＹＭＥＲ
和 ＣＡＭＥＲＯＮ［２］利用光干涉法， 并采用柔性局部加载

技术， 研究了不同载荷和速度下圆锥滚子和表面有划

痕的滚子的弹流特性。 随着近年来高速重载轴承越来

越广泛的应用， 对有限长线接触的研究［３－７］ 又开始受

到研究人员的关注。 理论研究方面， 徐文等人［８］运用

改进的数值方法求得了与实验结果相符的等温有限长

直母线滚子的弹流数值解； 与无限长线接触弹流结果

相比较， 揭示了润滑状态下滚子摩擦副的边缘效应和

端泄对油膜分布的影响。 刘晓玲等［９］ 应用 ＲｅｅＥｙｒｉｎｇ
流体， 求得了零卷吸工况点接触热弹流润滑的完全数

值解， 分析了凹陷深度随表面速度的变化规律。 随后



刘晓玲和杨沛然［１０］应用多重网格技术和逐列扫描法，
求得了零卷吸条件下有限长线接触热弹流润滑问题的

完全数值解， 得出了油膜的局部增厚的现象。 刘明勇

等［１１］建立起有限长线接触圆柱滚子非牛顿体的热弹

流润滑模型， 选用 ＲｅｅＥｙｒｉｎｇ 流体和 Ｐｏｗｅｒ⁃Ｌａｗ 流体

进行相关弹流润滑分析。
由于干涉法中需用到透明材料， 透明材料高载荷

工况下易断裂的特性导致线接触的实验研究落后于理

论研究， 尤其是接近实际工况的实验研究。 华同曙

等［１２］在线接触的实验研究方面， 突破性地将载荷提

高到了超过 ２ ０００ Ｎ， 实现了线接触下重载工况的实

验研究。 纪小伟等［１３］ 采用多光束干涉技术观察往复

运动条件下润滑油膜的滑移及黏弹特性， 研究振幅和

频率对往复动态润滑弹流油膜的影响。
轴承滚子在机器启动和停止的瞬间会出现滚子零

卷吸速度的状态， 容易造成滚子损坏。 为了研究滚子

零卷吸速度对弹流特性的影响， 本文作者在线接触光

弹流实验装置［１４］ 上， 用曲柄机构的来回摆动来模拟

轴承的启动， 当曲柄连杆运动至最高点和最低点时，
即滑块改变运动方向时， 滚子的卷吸速度将瞬时转变

为 ０， 因此在一个周期中必定有个零卷吸速度时刻，
可用于研究滚子零卷吸速度下的弹流特性。
１　 实验部分

１􀆰 １　 实验装置

实验装置是基于光干涉原理设计的一种曲柄滑块

机构， 图 １ 为实验装置图， 其工作原理参见文献

［１４］， 观察用的显微镜是 ＭＺＤＨ１０６５ＴＣ 型高倍率连

续变倍单筒视频显微镜， 使用光纤冷光源同轴照明，
工作距离为 ８２ ｍｍ， 变倍主体连续变倍范围为 １􀆰 ０ ～
６􀆰 ５ 倍。 试验光源为冷光源， 前端加上 １ 个窄带滤光

片， 中心波长为 ６００ ｎｍ。

图 １　 实验装置

Ｆｉｇ １　 Ｅｘｐｅｒｉｍｅｎｔａｌ ｒｉｇ

１􀆰 ２　 实验条件

实验在室温 ２０ ℃（±１ ℃）、 富油润滑条件下进行。
采用聚异丁烯 ＰＢ１３００ 润滑油， 其在 ２０ ℃时的密度为

８９６􀆰 ０ ｋｇ ／ ｍ３， 动力黏度 （２０ ℃） 为 １１７􀆰 ０ Ｐａ·ｓ， 折射

率为 １􀆰 ４９７。 试验滚子的直径为 １０ ｍｍ， 全长 １０􀆰 ５ ｍｍ，
端部有修形。 滚子的表面粗糙度 Ｒａ 为 ０􀆰 ０１３ ２ μｍ。
２　 实验结果及分析

２􀆰 １　 同一载荷下的弹流润滑特性

选取滚子在中等载荷摆动工况下， 在起动开始后

的 ４ 个周期内， 滚子运动至同一位置时的 ４ 次近零卷

吸速度时刻， 研究其油膜变化规律。 如图 ２ 所示， 在

每个周期中选取 ３ 个时刻， 分别为零卷吸速度时刻

（即 ｔ＝ Ｔ ／ ２）、 零卷吸速度前 １ ／ ８ 周期时刻 （即 ｔ ＝
３Ｔ ／ ８） 以及零卷吸速度后 １ ／ ８ 周期时刻 （即 ｔ ＝ ５Ｔ ／
８）， 分析 ３ 个时刻的光干涉油膜形状图像。 图 ３ 示出

了 ４ 个周期的 ３ 个时刻的光干涉油膜形状图像。 滚子

承受的固定载荷为 ４９５ Ｎ， 最大卷吸速度为 ０􀆰 １１ ｍ ／
ｓ， 运动周期 Ｔ 约为 １２０ ｓ。

图 ２　 滚子卷吸速度变化

Ｆｉｇ ２　 Ｖａｒｉａｔｉｏｎ ｏｆ ｅｎｔｒａｉｎｍｅｎｔ ｓｐｅｅｄ

图 ３　 每个周期油膜形状干涉图 （４９５ Ｎ）
Ｆｉｇ ３　 Ｉｎｔｅｒｆｅｒｅｎｃｅ ｐａｔｔｅｒｎ ｏｆ ｆｉｌｍ ｓｈａｐｅ ｆｏｒ ｅａｃｈ ｃｙｃｌｅ （４９５ Ｎ）
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比较图 ３ 中各个周期的油膜形状图可知， 第一周

期和第二周期干涉图的中部接触区域颜色明显逐渐变

暗， 第三周期和第四周期干涉图的中部接触区域又变

得明亮。 滚子中部接触区域的颜色明暗变化表明油膜

厚度有所变化。
为了更为清楚地了解各个时刻的油膜厚度变化情

况， 绘制了各个周期沿滚子中部径向的油膜厚度变化

曲线， 如图 ４ 所示。

图 ４　 摆动工况下油膜厚度变化 （４９５ Ｎ）
Ｆｉｇ ４　 Ｖａｒｉａｔｉｏｎ ｏｆ ｆｉｌｍ ｔｈｉｃｋｎｅｓｓ ｕｎｄｅｒ ｏｓｃｉｌｌａｔｉｎｇ （４９５ Ｎ）

在不同的卷吸速度下， 润滑的成膜方式分别由挤

压效应和动压效应来决定。 在低速工况时， 动压效应

较弱， 挤压效应成为了主要的成膜方式， 所以在零卷

吸速度时 （ｔ＝Ｔ ／ ２）， 挤压效应起主导作用， 因此油膜

被封在接触区内， 形成凹陷， 并且该处油膜较为稀薄，
从油膜厚度对比图 ４ （ｂ） 中也可以看出， 凹陷处的油

膜厚度最小。 图 ４ （ｂ） 显示， 在起始时刻， 即第一周

期的零卷吸速度时， 中部接触区域油膜厚度最小， 说

明此时润滑油未能充分地润滑滚子， 而当滚子开始运

动， 第二周期再次达到零卷吸速度时， 中部接触区的

油膜厚度明显比起始时增加， 而后， 当滚子第三周期

第四周期再达到相应位置的零卷吸速度时， 油膜厚度

曲线基本重合， 其油膜厚度变化已经不明显， 说明此

时滚子中部区域的油膜厚度已基本保持稳定。
另一方面， 在滚子边缘处， 各周期的油膜厚度曲

线基本重合， 说明摆动次数对零卷吸速度时滚子边缘

处的油膜厚度影响不大， 其主要影响表现在滚子中部

接触区域。
实验证明， 在往复运动工况下， 滚子周期性运动

的次数对零卷吸速度时刻轴承滚子的油膜厚度是有影

响的， 该影响主要表现在滚子初始运动的几个周期

内。 起动时， 滚子中部的油膜厚度最小， 随着摆动次

数的增加， 滚子中部的油膜厚度也逐渐增加， 经过多

次周期性摆动后， 其中部接触区的油膜厚度将不再增

加， 而达到一个相对稳定的状态。 这个实验证实了在

实际工作情况下， 轴承滚子在启动时候磨损较大， 此

时的润滑剂对滚子的润滑不充分， 未能达到良好的润

滑状态， 当滚子运动一段时间， 滚子与滚道之间得到

充分润滑后， 其受摩擦磨损的程度也相应减小， 这也

为后续的研究提供了重要的实验依据。
２􀆰 ２　 不同载荷下的弹流润滑特性

为了研究载荷对零卷吸速度情况下轴承滚子弹流

特性的影响， 在相同的实验条件下， 仅改变载荷， 对

同一对数滚子进行了 ３ 组不同载荷作用下的弹流实

验。 实验的总载荷量 Ｗ 分别 ４９５、 １ ６６８、 ２ ４５２ Ｎ；
对应的最大接触应力 ｐＨ 分别为 ０􀆰 ４２、 ０􀆰 ７６、 ０􀆰 ９２
ＧＰａ。 其油膜形状图像如图 ５ 所示。

图 ５　 零卷吸速度时刻不同载荷作用下的油膜形状图

Ｆｉｇ ５　 Ｖａｒｉａｔｉｏｎ ｏｆ ｆｉｌｍ ｓｈａｐｅ ｕｎｄｅｒ ｄｉｆｆｅｒｅｎｔ ｌｏａｄｓ ａｔ ｚｅｒｏ
ｅｎｔｒａｉｎｍｅｎｔ ｓｐｅｅｄ

图 ５ 所示的不同载荷作用下的轴承滚子油膜形状

图像， 均为滚子起动正常运动一段时间且中部油膜厚

度已基本达到稳定后的零卷吸速度时刻的图像， 可以
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看出载荷的增大使得滚子的接触宽度变大， 接触区域

面积也随之变大， 尤其在滚子的端部， 随着压力的增

大， 干涉条纹逐渐变得不明显， 表明滚子边缘效应增

强， 压力越大效果越明显。
为了更明确载荷对零卷吸速度时刻滚子润滑特性

的影响， 分别从滚子中部径向和滚子端部轴向对其进

行研究。 图 ６ 给出了不同载荷作用下滚子中部径向和

滚子端部轴向的膜厚。

图 ６　 零卷吸速度时不同载荷作用下油膜厚度

Ｆｉｇ ６　 Ｖａｒｉａｔｉｏｎ ｏｆ ｆｉｌｍ ｔｈｉｃｋｎｅｓｓ ｕｎｄｅｒ ｄｉｆｆｅｒｅｎｔ ｌｏａｄｓ ａｔ ｚｅｒｏ ｅｎｔｒ⁃
ａｉｎｍｅｎｔ ｓｐｅｅｄ （ａ） ｒａｄｉａｌ ｆｉｌｍ ｔｈｉｃｋｎｅｓｓ ｉｎ ｔｈｅ ｍｉｄｄｌｅ
ｏｆ ｒｏｌｌｅｒ； （ｂ） ａｘｉａｌ ｆｉｌｍ ｔｈｉｃｋｎｅｓｓ ｉｎ ｒｏｌｌｅｒ ｅｎｄ

从图 ６ （ａ） 中可以看出， 载荷的增大使得滚子

接触区域的宽度明显增大， 由挤压效应造成的油膜凹

陷逐渐随着压力的增加而向外移动。 中部接触区的油

膜厚度有微小变化， 并未因载荷的增大而受较大影

响， 随着载荷的增大， 中部接触区域的面积也随之增

大， 因此油膜厚度变化不明显。 而在滚子的端部， 图

６ （ｂ） 中显示出在载荷较小时， 油膜分布较规律，
端部油膜厚度较大， 而在重载作用下滚子端部最小油

膜厚度变小， 因过大的载荷使得滚子端部产生了严重

的边缘效应， 边缘效应的产生是滚子摩擦磨损的重要

原因之一。
对滚子零卷吸速度时刻的弹流特性的研究类似于

滚子的压痕实验， 接近于静态实验， 而摆动工况是一

个非稳定的工作状态， 为了研究整个摆动工况中轴承

滚子的弹流特性， 开展对轴承滚子动态实验的研究必

不可少。
３　 结论

（１） 在滚子转速近零卷吸速度时， 挤压效应起

主导作用， 油膜被封在接触区内， 形成凹陷， 并且该

处油膜较为稀薄。 在往复运动工况下， 滚子周期性运

动的次数对零卷吸速度时刻轴承滚子的油膜厚度是有

影响的， 该影响主要表现在滚子初始运动的几个周期

内。 起动时， 滚子中部的油膜厚度最小， 随着摆动次

数的增加， 滚子中部的油膜厚度也逐渐增加， 经过多

次周期性摆动后， 其油膜将达到相对稳定的厚度。
（２） 卷吸速度为零时的线接触摩擦实验类似于

滚子的压痕实验。 对于对数凸型滚子， 滚子端部的接

触区宽度要比中部大； 然而动态实验表明， 重载时，
滚子端部的油膜厚度比其中部的小， 实际上比滚子在

出口区的油膜厚度还要小。 因此， 对于凸度滚子的设

计， 应该在弹流润滑状态下进行。
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摘要： 建立计入气穴影响的径向滑动轴承的数学模型， 以转速、 偏心率和长径比为变量， 利用 ＦＬＵＥＮＴ 软件对径

向滑动轴承进行仿真， 分析油膜的承载力、 偏位角、 黏性阻力和温度的变化规律。 计算结果表明： 随转速、 偏心率和

长径比的增加， 轴承最大压力、 承载力、 最高温度、 气相体积分数和黏性阻力增大， 而偏位角减少； 气穴起始位置随

偏心率的增大而前移， 这为在实验中观察气穴位置提供参考； 偏心率对油膜最大压力的影响大于转速， 偏心率越大，
油膜最大压力越大； 气穴对轴承油膜承载特性有很大影响， 结合实验中的油膜破裂现象， 认为考虑气穴更为符合实际

情况。
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ｔｒｉｃｉｔｙ，ｔｈｅ ｇｒｅａｔｅｒ ｔｈｅ ｍａｘｉｍｕｍ ｆｉｌｍ ｐｒｅｓｓｕｒｅ．Ｔｈｅｒｅ ｉｓ ａ ｇｒｅａｔ ｉｎｆｌｕｅｎｃｅ ｏｎ ｔｈｅ ｂｅａｒｉｎｇ ｃａｐａｃｉｔｙ ｏｆ ｔｈｅ ｂｅａｒｉｎｇ ｏｉｌ ｆｉｌｍ ｂｙ
ｃａｖｉｔａｔｉｏｎ，ａｎｄ ｉｔ ｉｓ ｍｏｒｅ ｉｎ ｌｉｎｅ ｗｉｔｈ ｔｈｅ ａｃｔｕａｌ ｓｉｔｕａｔｉｏｎ ｗｈｅｎ ｃｏｎｓｉｄｅｒｉｎｇ ｔｈｅ ｃａｖｉｔａｔｉｏｎ ａｃｃｏｒｄｉｎｇ ｔｏ ｔｈｅ ｐｈｅｎｏｍｅｎｏｎ ｏｆ
ｏｉｌ ｆｉｌｍ ｒｕｐｔｕｒｅ ｉｎ ｔｈｅ ｅｘｐｅｒｉｍｅｎｔ．

Ｋｅｙｗｏｒｄｓ：ｊｏｕｒｎａｌ ｓｌｉｄｉｎｇ ｂｅａｒｉｎｇ；ｃａｖｉｔａｔｉｏｎ；ｅｃｃｅｎｔｒｉｃｉｔｙ；ｌｅｎｇｔｈ⁃ｄｉａｍｅｔｅｒ ｒａｔｉｏ

　 径向滑动油膜轴承一般用于高速重载的场合， 具

有振动小和排热量快等特点。 其油膜特性是决定转子

系统工作稳定的重要因素。 气穴和黏温效应对油膜承

载性能产生很大影响［１］， 但考虑这些因素后， 编程求

解油膜力学方程较为困难［１］。 自 ２０ 世纪 ７０ 年代以

来， ＦＬＵＥＮＴ 商用 ＣＦＤ 软件得以推广， 用于求解油膜

力学方程很大程度上减少了研究者的工作量。 孟凡明

等［２］以径向滑动轴承为算例， 对比分析了 ＣＦＸ 和

ＦＬＵＥＮＴ 软件用于计算轴承润滑的特性。 黄首峰等［３］

通过 ＦＬＵＥＮＴ 仿真得到给定的轴承油膜的温度场分

布。 涂林等人［４］ 利用 ＦＬＵＥＮＴ 研究了油膜力场的分

布， 结果表明模拟结果与理论研究及实验结果一致。



王荣耀等［５］利用 ＦＬＵＥＮＴ 模拟了轧机油膜轴承空化现

象并做了空穴区的迁移分析， 得出了转速越大， 气穴

后移越明显的结论。 虽然学者对滑动轴承油膜特性已

有了深入的研究， 但综合考虑气穴、 温度等因素的探

索仍比较欠缺。 本文作者以圆柱滑动轴承为例， 通过

Ｇａｍｂｉｔ 建立三维结构化网格， 利用 ＦＬＵＥＮＴ 软件， 对

不同转速、 不同偏心率和长径比条件下的轴承特性进

行计算分析， 以便为实验提供参考。
１　 控制方程

求解方程涉及到连续性方程、 动量守恒方程、 能

量守恒以及润滑剂的黏温特性函数。
１􀆰 １　 连续性方程

􀆟
􀆟ｔ

（ρｍ）＋Δ·（ρｍｖｍ）＝ ０

其中： ｖｍ 是质量平均速度， ρｍ 是两相混合密度：

ｖｍ ＝
α１ρ１ｖ１＋α２ρ２ｖ２

ρｍ
， ρｍ ＝α１ρ１＋α２ρ２。

式中： α１ 和 α２ 分别为润滑剂的液相和气相体积分

数。
１􀆰 ２　 动量方程

忽略体积力的影响， 则动量方程为

􀆟
􀆟ｔ

（ρｍｖｍ）＋▽·（ρｍｖ
２
ｍ）＝ －▽ｐ＋▽·［μｍ（▽ｖｍ＋

▽ｖτ
ｍ］

其中： 平均动力黏度 μｍ ＝α１＋μ１＋α２μ２， μ１、 μ２ 分别为

润滑剂液相、 气相黏度。
１􀆰 ３　 能量方程

􀆟
􀆟ｔ

（α１ρ１Ｅ１＋α２ρ２Ｅ２）＋▽［α１ｖ１（ρ１Ｅ１＋ｐ）＋α２ｖ２（ρ２Ｅ２

＋ｐ）］ ＝▽·（ｋｅｆｆ▽Ｔ）

其中： ｋｅｆｆ为热导系数， 设为 ０􀆰 １； Ｅｋ ＝ ｈｋ －
ｐ
ｐｋ

＋
ｖ２ｋ
２
，

Ｅ１、 Ｅ２ 分别代表液相和气相。 方程的右边代表热传

导的能量。
１􀆰 ４　 黏温特性

根据 Ｒｅｙｎｏｌｄｓ 黏温关系式［６］：
μ＝μ０ｅ

－α（Ｔ－Ｔ０）

式中： Ｔ０ 为参考温度 （Ｋ）； μ０ 为在温度 Ｔ０ 下的黏

度 （Ｐａ·ｓ）； α 为黏温指数。
２　 轴承结构尺寸及 ＦＬＵＥＮＴ 求解器设置

径向滑动轴承结构如图 １ 所示， 网格模型如图 ２
所示。 表 １ 给出了轴承结构尺寸和润滑油物性参数。

图 １　 滑动轴承结构简图　 　 　 　 　 图 ２　 网格模型　 　 　
Ｆｉｇ １　 Ｔｈｅ ｓｋｅｔｃｈ ｏｆ ｊｏｕｒｎａｌ 　 　 　 　 Ｆｉｇ ２　 Ｍｅｓｈ ｍｏｄｅｌ　 　 　

ｂｅａｒｉｎｇ

表 １　 轴承结构尺寸和润滑油物性参数

Ｔａｂｌｅ １　 Ｔｈｅ ｐａｒａｍｅｔｅｒｓ ｏｆ ｂｅａｒｉｎｇ ｓｔｒｕｃｔｕｒｅ ａｎｄ ｏｉｌ
轴承直径 ３５ ｍｍ
半径间隙 ０．０３５ ｍｍ

进油边界压力 ５０ ０００ Ｐａ（表压）
出口边界压力 ０（表压）

环境压力 １０１ ３２５ Ｐａ（大气压）
空化压力 ２０ ０００ Ｐａ

润滑油密度 ８７０ ｋｇ ／ ｍ３

润滑油黏度 ０．５ ｋｇ ／ （ｍ·ｓ）（３００ Ｋ）
气相密度 １．２ ｋｇ ／ ｍ３

气相黏度 ２×１０－５Ｐａ·ｓ
比热容 ２ ０００ Ｊ ／ （ｋｇ·Ｋ）

热导系数 ０􀆰 １ Ｗ ／ （ｍ·Ｋ）

空化模型选用 ＦＬＵＥＮＴ 提供的基于全空化模型发

展的模型［７］， 包含了相变、 气泡运动和不可凝气体等

对相间质量传递的影响。 由于该处是瞬态计算， 所以

采用 ＰＩＳＯ 计算。 为加快求解速度和保证求解的稳定，
压力、 动量、 体积分数和能量项均采用一阶迎风格

式。 松弛因子选用默认值。 迭代过程中， 观察残差曲

线收敛情况， 使时间步长在 ０􀆰 ０００ ００１ ～ ０􀆰 ００１ ｓ 内做

适当调整。 以净流量小于进口和出口流量两者之间的

最小值的 １％作为判断收敛的标准。 根据计算得到的

雷诺数小于 １ ０００， 设置为层流。
３　 数学模型的验证

为了验证方法的可行性， 采用文献 ［８］ 的网格

模型和轴承结构参数， 以 ６ ０００ ｒ ／ ｍｉｎ 为计算条件，
对比轴承中心油膜压力， 如图 ３、 ４ 所示。 文献 ［８］
中油膜最大压力为 ８􀆰 １４ ＭＰａ， 本文作者计算的油膜

最大压力为 ８􀆰 １１ ＭＰａ， 相差 ０􀆰 ３７％， 小于 ２％的误差

要求， 故文中采用的数学模型和计算方法是合理的。
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图 ３　 文献 ［８］ 数据　 　 　 　 　 　 　 　 　 　 　 　 　 　 　 图 ４　 验证数据

Ｆｉｇ ３　 Ｔｈｅ ｄａｔａ ｏｆ ｌｉｔｅｒａｔｕｒｅ ［８］ 　 　 　 　 　 　 　 　 　 　 　 Ｆｉｇ ４　 Ｖａｌｉｄａｔｉｏｎ ｄａｔａ　

４　 结果与分析

选用表 １ 的轴承参数， 计算了转速为 １ ０００ ～
４ ０００ ｒ ／ ｍｉｎ、 偏心率为 ０􀆰 ５～ ０􀆰 ８、 长径比为 ０􀆰 ６ ～ １􀆰 ２

等共 ６４ 种不同工况和轴承参数下的油膜特性， 得到

了考虑气穴时， 转速、 偏心率和长径比对轴承性能的

影响。 部分计算结果如图 ５—１０ 所示。

　 　 图 ５　 偏位角随长径比的变化　 　 　 　 　 　 图 ６　 偏位角随转速的变化　 　 　 　 　 　 图 ７　 最高温度随偏心率的变化率

　 　 Ｆｉｇ ５　 Ｖａｒｉａｔｉｏｎ ｏｆ ｅｃｃｅｎｔｒｉｃｉｔｙ ｗｉｔｈ 　 　 　 　 Ｆｉｇ ６　 Ｖａｒｉａｔｉｏｎ ｏｆ ｅｃｃｅｎｔｒｉｃｉｔｙ ｗｉｔｈ 　 　 　 Ｆｉｇ ７　 Ｖａｒｉａｔｉｏｎ ｏｆ ｍａｘｉｍｕｍ ｔｅｍｐｅｒａｔｕｒｅ
ｌｅｎｇｔｈ⁃ｄｉａｍｅｔｅｒ ｒａｔｉｏ　 　 　 　 　 　 　 　 　 　 　 ｒｅｖｏｌｖｉｎｇ ｓｐｅｅｄｓ 　 　 　 　 　 　 　 　 　 　 　 ｗｉｔｈ ｅｃｃｅｎｔｒｉｃｉｔｙ

图 ８　 气穴起始位置随偏心的变化　 　 　 　 　 图 ９　 承载力随偏心率的变　 　 　 　 　 图 １０　 承载力随长径比的变化

　 Ｆｉｇ ８　 Ｖａｒｉａｔｉｏｎ ｏｆ ｏｃｃｕｒｒｅｄ ｐｏｓｉｔｉｏｎ ｏｆ 　 　 　 　 　 Ｆｉｇ ９　 Ｖａｒｉａｔｉｏｎ ｏｆ ｌｏａｄ ｗｉｔｈ 　 　 　 　 　 Ｆｉｇ １０　 Ｖａｒｉａｔｉｏｎ ｏｆ ｌｏａｄ ｗｉｔｈ 　 　 　
ｃａｖｉｔａｔｉｏｎ ｗｉｔｈ ｅｃｃｅｎｔｒｉｃｉｔｙ　 　 　 　 　 　 　 　 　 　 　 ｅｃｃｅｎｔｒｉｃｉｔｙ　 　 　 　 　 　 　 　 　 　 　 　 　 ｌｅｎｇｔｈ⁃ｄｉａｍｅｔｅｒ ｒａｔｉｏ

　 　 从图 ５ 和图 ６ 中可以看出， 偏位角随转速、 偏心

率和长径比的增大而减小。 当偏心率较大时 （如 ε ＝
０􀆰 ８）， 偏位角随转速和长径比的变化并不明显。

从图 ７ 中可以看出， 偏心率小于 ０􀆰 ６ 时， 油膜最

高温度随偏心率的变化并不明显， 偏心率大于 ０􀆰 ６

时， 油膜最高温度随偏心率的增大而增大。
图 ８ 给出了气穴起始位置随偏心率和转速的变化

规律。 参考承载力方向， 以气体体积分数大于等于

０􀆰 １ 作为起始点判断标准， 可以看出， 偏心率增大，
气穴起始位置前移； 在低速下， 转速的变化对气穴起
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始位置的影响不大。
从图 ９ 和图 １０ 中可以看出， 承载力随偏心率的

变化率逐步增加， 随长径比的变化率较为稳定。
图 １１ 给出了转速和偏心率变化时所对应的最大

油膜压力的周向位置。 可以看出， 当偏心率一定时，
转速改变对最大油膜压力位置的影响并不明显； 但是

随着偏心率的改变， 最大压力具有阶段性变化。

图 １１　 油膜最大压力周向位置

Ｆｉｇ １１　 Ｔｈｅ ｃｉｒｃｕｍｆｅｒｅｎｔｉａｌ ｐｏｓｉｔｉｏｎ ｏｆ ｔｈｅ ｍａｘｉｍｕｍ ｆｉｌｍ ｐｒｅｓｓｕｒｅ

５　 结论与展望

（１） 计算中是否考虑气穴对轴承油膜承载特性

有很大影响， 结合实验中的油膜破裂现象， 认为考虑

气穴更为符合实际情况。
（２ 轴承的转速、 偏心率和长径比与其承载特性

具有正相关或负相关的规律性。
（３） 最大油膜压力的周向位置受转速的影响较

小， 受负载确定的偏心率的影响较大。
（４） 实际实验中， 一般是承载力作为自变量，

偏位角、 偏心率和油膜最大压力等作为因变量， 因

此， 今后的探索将会利用 ＦＬＵＥＮＴ 动网格技术， 对滑

动轴承做更为实际的研究。
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【５】 王荣耀，朱琳，王建梅，等．基于 ＦＬＵＥＮＴ 轧机油膜轴承空化

现象的仿真与分析［Ｊ］．重型机械，２０１３（４）：２２－２５．
ＷＡＮＧ Ｒ Ｙ，ＺＨＵ Ｌ，ＷＡＮＧ Ｊ Ｍ，ｅｔ ａｌ．Ｓｉｍｕｌａｔｉｏｎ ａｎｄ ａｎａｌｙｓｉｓ
ｏｎ ｃａｖｉｔａｔｉｏｎ ｐｈｅｎｏｍｅｎｏｎ ｏｆ ｏｉｌ⁃ｆｉｌｍ ｂｅａｔｉｎｇ ｉｎ ｒｏｌｌ ｍｉｌｌ ｂａｓｅｄ
ｏｎ ＦＬＵＥＮＴ［Ｊ］．Ｈｅａｖｙ Ｍａｃｈｉｎｅｒｙ，２０１３（４）：２２－２５．

【６】 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．
【７】 ＳＩＮＧＨＡＬ Ａ Ｋ，ＡＴＨＡＶＡＬＥ Ｍ Ｍ，ＬＩ Ｈ Ｙ，ｅｔ ａｌ．Ｍａｔｈｅｍａｔｉｃａｌ

ｂａｓｉｓ ａｎｄ ｖａｌｉｄａｔｉｏｎ ｏｆ ｔｈｅ ｆｕｌｌ ｃａｖｉｔａｔｉｏｎ ｍｏｄｅｌ［ Ｊ］． Ｊｏｕｒｎａｌ ｏｆ
Ｆｌｕｉｄｓ Ｅｎｇｉｎｅｅｒｉｎｇ，２００２，１２４（３）：６１７－６２４．

【８】 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 ＹＭ，ｅｔ ａｌ．Ｅｆｆｅｃｔ ｏｆ ｊｏｕｒｎａｌ ｒｏｔａｔｉｏｎ ｓｐｅｅｄ
ｏｎ ｃｈａｒａｃｔｅｒｉｓｔｉｃ ｏｆ ｏｉｌ ｆｉｌｍ ａｎｄ ｓｔｒｕｃｔｕｒａｌ ｃｈａｒａｃｔｅｒｉｓｔｉｃ ｏｆ ｂｅａｒ⁃
ｉｎｇｓ［Ｊ］．Ｌｕｂｒｉｃａｔｉｏｎ Ｅｎｇｉｎｅｅｒｉｎｇ，２０１５，４０（１１）：２３－２９．

２０１７ 年度 （第六届） “温诗铸枫叶奖———优秀青年学者奖” 开始征集候选人
“温诗铸枫叶奖———优秀青年学者奖” 由清华大学温诗铸院士捐资设立， 用以奖励在摩擦学及相关领域做出突出贡献的

优秀青年学者。 “温诗铸枫叶奖———优秀青年学者奖” 每年评审 １ 次， 每次评选 ０～ ２ 名， ２０１６ 年度奖金为人民币壹万元 ／ 人
（税前）。 获奖人当年可优先申请清华大学摩擦学国家重点实验室重点开放课题 １ 项。 优秀青年学者奖候选人在评奖当年 １
月 １ 日应未满 ４０ 周岁。 “温诗铸枫叶奖———优秀青年学者奖” 候选人需由具有正高级专业技术职务的同行专家推荐并提交推

荐材料， 包括： “推荐表” 和 “候选人基本情况表” 及必要的附件 （代表性成果不超过 ５ 篇 ／ 项）。 上述推荐材料须在推荐

截止日前寄送至温诗铸奖励基金理事会秘书处， 同时， 一并发送上述材料的电子版。 “温诗铸枫叶奖－优秀青年学者奖” 不

接受自荐。 推荐材料受理截止日期为 ２０１７ 年 ６ 月 １５ 日， 邮寄材料以邮戳为准。
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摘要： 为了进一步研究唇形密封圈的密封机制， 建立唇形密封的理论模型。 基于流量因子分析轴向泵汲效应， 建

立泵汲流量方程； 运用圆周平均雷诺方程描述密封界面流场， 采用 Ｇ⁃Ｗ 模型近似描述唇轴粗糙峰互相接触下的接触力

与径向变形； 定量分析密封界面的周向摩擦力， 并给出流体摩擦表达式； 对以上各因素进行强耦合分析。 结合船舶桨

轴密封圈的实际应用工况及结构参数进行仿真计算， 得出其方向角、 膜厚、 压力分布， 并得到净流量随转速和粗糙度

的变化关系。 研究结果表明： 净流量随转速增加而增加， 但增速逐渐变缓； 净流量随粗糙度近似呈线性增加， 但高粗

糙度会使泄漏量增大和导致表面更容易被磨损， 因此实际唇口粗糙度的选取应综合考量多种因素。
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Ｋｅｙｗｏｒｄｓ：ｌｉｐ ｓｅａｌ；ｐｕｍｐｉｎｇ ｅｆｆｅｃｔ；ｃｏｕｐｌｉｎｇ ａｎａｌｙｓｉｓ；ｓｉｍｕｌａｔｉｏｎ

　 在用于旋转轴的动密封型式中， 唇形密封圈

（简称唇封） 有着重要的地位［１］。 但由于未能透彻揭

示其密封原理， 唇封的设计与选型仍存在一定的盲目

性， 也不利于结构创新和改进［２］。 因此， 有必要进一

步探讨唇封实现密封的物理过程， 以获得结构型式和

参数与密封性能的关系。 唇封是通过将流体从低压侧

泵向高压侧以抵消泄漏来实现密封的， 这种能力称为

泵汲效应。 目前普遍认可的泵汲原理是基于离心力的

结构效应和基于粗糙峰微型泵的表面效应共同作

用［３］。 低转速工况下， 离心力小使得结构效应微弱；
同时摩擦力较大且油膜厚度小使得表面效应较强［３］，
因此本文作者仅对表面效应部分进行讨论。

通过数值仿真与对比试验， 学者们对唇封做了大

量研究。 ＧＡＢＥＬＬＩ［４］用正弦规律模拟唇口表面形貌，
并考虑空化效应， 研究操作参数对唇封性能的影响，
结果表明流体动压效应举升了唇口。 在此基础上，
ＳＡＬＡＮＴ 和 ＦＬＡＨＥＲＴＹ［５］考虑唇口径向变形对唇封进

行弹流润滑分析， 认为密封界面处于完全弹流润滑状

态； 随后， ＳＨＩ 和 ＳＡＬＡＮＴ［６］ 又修正了这一观点， 认



为密封界面为混合润滑， 因而必然存在粗糙峰接触和

接触压力； 之后， ＳＡＬＡＮＴ 和 ＲＯＣＫＥ［７－８］ 引入了流量

因子［９－１０］， 加快了计算速度， 结果也更接近实际情

况。 以上模型都将轴视为光轴， 而贾晓红和王玉

明［１１］则讨论了轴的微螺旋槽对泵汲效应的影响； 贾

晓红等［１２］通过正交试验仿真， 研究了各参数对密封

性能的影响规律； 郭飞等人［１３］在文献 ［６］ 的基础上

做了更为全面的耦合分析并基于流量因子进行建模。
本文作者在现有研究的基础上， 进一步考虑轴表

面纹理对泵汲效应的影响， 通过对泵汲效应原理的分

析修正泵汲流量关于流量因子的表达式； 在工况为高

压低速从而空化效应可忽略的前提下用圆周一维平均

雷诺方程［９］代替二维雷诺方程以减小计算量， 并提出

一个新的公式来近似计算周向摩擦力； 同时还建立了

理论模型， 并针对不同于上述文献的工况和结构参数

进行仿真求解。
１　 理论模型

图 １ 是唇形密封圈轴向截面示意图。 接触区两侧

分别为工作流体与外界环境。 稳定工作状态下， 唇－
轴表面被径向载荷压紧， 唇口在唇－轴摩擦力作用下

发生周向剪切变形， 改变了粗糙峰方向角［１４］， 从而

产生了轴向流动； 唇尖两侧轴向流动都指向唇尖， 使

得唇口位置流体压力升高并举升密封唇 （唇口进一

步变形）， 以此维持连续油膜； 此外， 流体周向流动

会产生弹流润滑效应， 对粗糙峰有一定碾平作用， 有

助于维持油膜。 由于唇口两侧倾角不同， 唇尖两侧轴

向流量并不相等， 唇封总是将流量从小倾角侧泵向大

倾角侧， 因此小倾角侧总是对应低压侧。

图 １　 唇封接触区示意图

Ｆｉｇ １　 Ｓｃｈｅｍａｔｉｃ ｏｆ ｃｏｎｔａｃｔ ｚｏｎｅ ｏｆ ｏｉｌ ｓｅａｌ

以上各因素相互耦合， 共同决定密封性能。 为分

析这些因素的具体影响， 对唇形密封圈做以下假设：
（１） 唇口初始纹理方向为轴向；
（２） 唇口及轴表面形貌高度分布函数为高斯分

布， 自相关函数为按指数关系衰减的三角函数；
（３） 忽略流体压力沿膜厚方向的变化；

（４） 油膜厚度远小于轴径， 将流体的周向运动

视为平动；
（５） 轴变形远小于唇口变形， 将轴视为刚体。

１􀆰 １　 泵汲原理分析

流体在各向异性粗糙表面间隙内流动， 且流动方

向与表面自相关长度 λ 最大或最小方向不一致时，
会因为粗糙峰的作用而产生垂直于初始流动方向的横

向流动［９］， 其中 λ 是方向的函数， 由表面自相关函
数定义 Ｒ（λ）＝ ０．５σ２。 这是因为各向异性表面粗糙峰

对不同方向流动产生的剪切附加流大小不一致。 因

此， 横向流量大小与 λ 及方向角 θ 有关［１４］。 如图 ２
所示， 密封圈唇口表面初始纹理方向 （λｍａｘ方向） 为

轴向 （假设 １）， θ ＝ ０； 唇口周向变形后 θ 成为轴向

坐标 ｘ 的函数， 且 ｔａｎθ 与唇口周向变形沿轴向梯度成

正相关。

图 ２　 泵汲效应示意图

Ｆｉｇ ２　 Ｓｃｈｅｍａｔｉｃ ｏｆｐｕｍｐｉｎｇ ｅｆｆｅｃｔ

将初始流动 （假设 ４） 沿 λ 最大、 最小方向分

解， 则分流动同样为剪切流且不会产生垂直自身的分

横向流动。 唇口和轴表面粗糙峰产生的剪切附加流在

单独作用时与光滑表面流量为线性叠加［１０］， 若给整

个流场叠加一个足够大的反向速度 ｖ′， 则由流量关

系： 新流场与原流场流量之和为 ｖ′·ｈＴ（ｘ） ， 可知二

者共同作用时不存在耦合量， 也为线性叠加， 其中

ｈＴ（ｘ） 是圆周平均油膜厚度。 由于 ｈＴ（ｘ） 差异较小，
略去平行流束之间的影响， 则 ｖ１、 ｖ２ 方向平均流量
Ｑ１、 Ｑ２ 分别为

Ｑ１ ＝ １
２
ｖ·ｃｏｓθ·ｈＴ（ｘ） － １

２
ｖ·ｃｏｓθ·σ′唇·

Φｓ
１( ) 唇 ＋ １

２
ｖ·ｃｏｓθ·σ′轴· Φｓ

１( ) 轴 （１）

Ｑ２ ＝ １
２
ｖ·ｓｉｎθ·ｈＴ（ｘ） － １

２
ｖ·ｓｉｎθ·σ′唇·

Φｓ
２( ) 唇 ＋ １

２
ｖ·ｓｉｎθ·σ′轴· Φｓ

２( ) 轴 （２）
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式 （１） 和式 （２） 中， 唇口粗糙度对流动起阻

碍作用， 故其剪切附加流符号为负。 ｖ 是轴表面线速

度。 若记圆周平均粗糙中心线距离为 ｈ（ｘ） ， 则［１３］：

ｈＴ（ｘ） ＝ ｈ（ｘ）
２

＋ ｈ（ｘ）
２

ｅｒｆ
ｈ（ｘ）

２
æ

è
ç

ö

ø
÷ ＋

１
２π

ｅｘｐ
－ ｈ２（ｘ）

２
æ

è
ç

ö

ø
÷ （３）

式中： σ′唇、 σ′轴分别是唇口和轴粗糙峰碾平后均方

根值， 若记高度分布函数为 ｆ （δ）， 则

σ′轴 ＝ σ２
轴 －

σ２
轴

σ２ ·∫
＋¥

ｈ（ｘ）
δ２·ｆ δ( ) ｄδ （４）

σ′唇可类似计算。 Φｓ 是剪切流量因子， 由 σ′、 该

方向上的 λ、 ｈＴ（ｘ） 确定［１０］， 其第一个下标表示方

向， 第二个下标表示表面。
Φｓ

１( ) 轴、 Φｓ
２( ) 轴的确定需先求得轴表面在 ｖ１、 ｖ２

方向上的 λ。 对各向异性表面， λ 是方向的函数， 成

椭圆规律分布［１５］， 其 λｍａｘ、 λｍｉｎ 分别对应椭圆长短

轴。 则 ｖ１、 ｖ２ 方向对应的 λ１、 λ２ 分别为

λ１ ＝ １

ｓｉｎ２θ
λ２

ｍａｘ

＋ ｃｏｓ２θ
λ２

ｍｉｎ

λ２ ＝ １

ｃｏｓ２θ
λ２

ｍａｘ

＋ ｓｉｎ２θ
λ２

ｍｉｎ

（５）

则进一步可以得到：

Ｑ轴 ＝ Ｑ２·ｃｏｓθ － Ｑ１·ｓｉｎθ ＝ １
２
ｖ·ｓｉｎθ·ｃｏｓθ·

－ σ′唇· Φｓ
２( ) 唇 ＋ σ′轴· Φｓ

２( ) 轴 ＋

σ′唇· Φｓ
１( ) 唇 － σ′轴· Φｓ

１( ) 轴

é

ë
ê
ê

ù

û
ú
ú （６）

Ｑ周 ＝ Ｑ２·ｓｉｎθ ＋ Ｑ１·ｃｏｓθ ＝ １
２
ｖ·

ｓｉｎ２θ· ｈＴ（ｘ） － σ′唇· Φｓ
２( ) 唇 ＋ σ′轴· Φｓ

２( ) 轴[ ] ＋

ｃｏｓ２θ· ｈＴ（ｘ） － σ′唇· Φｓ
１( ) 唇 ＋ σ′轴· Φｓ

１( ) 轴[ ]
{ }

（７）
１􀆰 ２　 流体力学分析

唇－轴间隙内的流动可分为轴向流动和周向流动

两部分。 由于压力梯度沿周向不均匀对轴向流量无影

响， 而通过引入流量因子， 又可以将膜厚平均化来描

述流场， 所以， 可以将压力及膜厚沿圆周平均化而不

影响轴向流动连续性； 而由此造成的对周向流场描述

不完全的部分， 对密封性能又没有影响。 所以， 基于

雷诺方程假设， 由各圆周截面流量相等， 列写连续性

方程：

∂ ｈＴ
３（ｘ）·

ｄｐ
－

ｄｘ
æ

è
ç

ö

ø
÷

∂ｘ
＝

－１２η
Φｐ

ｘｘ( ) 轴· Φｐ
ｘｘ( ) 唇

·
∂ Ｑ轴( )

∂ｘ
（８）

式中： Φｐ
ｘｘ( ) 轴、 Φｐ

ｘｘ( ) 唇分别为表征轴和唇粗糙纹理

对压力流阻碍程度的压力流量因子， 二者为相乘叠

加［１６］； η 是动力黏度。
由低压侧流向高压侧的实际流量， 称为净流量，

它是反应密封效果的重要参数， 其值为

Ｑ ＝ π·ｄ·

Ｑ轴 ＋ Φｐ
ｘｘ( ) 轴· Φｐ

ｘｘ( ) 唇·
ｈＴ

３（ｘ）
１２η

·
ｄｐ
ｄｘ

æ

è
ç

ö

ø
÷ （９）

１􀆰 ３　 唇口径向变形分析

实际情况表明， 对于工作良好的唇形密封圈， 其

唇口接触区主要是混合润滑状态。 流体压力和唇－轴
接触压力共同平衡唇口径向载荷。 密封圈径向变形包

括 ３ 个部分： 粗糙峰被碾平； 唇尖碾平； 密封圈整体

扩张。 变形量可通过 Ｗｏｒｋｂｅｎｃｈ 结构分析得到， 其中

流体压力由上一仿真流程给出， 接触载荷由 Ｇ－Ｗ［１６］

接触模型 （假设 ２） 给出：

Ｗ（ｘ） ＝ ４
３
·ｎ·Ｅ ′·Ｒ１ ／ ２·σ３ ／ ２·ｅｘｐ － ｈ（ｘ）

σ
æ

è
ç

ö

ø
÷

（１０）
式中： ｎ 是接触表面粗糙峰点数； Ｅ′是当量弹性模

量； Ｒ 是峰顶曲率半径； σ ＝ σ２
轴 ＋ σ２

周 是当量粗糙

度均方根值； ｈ（ｘ） 是径向变形后粗糙中心线之间的距

离。 其余约束条件预先设定。
１􀆰 ４　 唇口周向变形分析

周向变形量可以通过 Ｗｏｒｋｂｅｎｃｈ 结构分析得到，
其约束条件为： 底部固定约束， 唇口摩擦力矩约束。
稳定工作状态下， 摩擦力由两部分组成： 粗糙峰直接

接触下的边界摩擦或干摩擦以及流体对粗糙峰的冲击

力。 后者的轴向分量同时也是泵汲效应的原因。 虽然

唇口任一位置润滑状态不断变化， 但对任意圆周截面，
可认为两部分摩擦力大小及所占比重都是不变的。

流体对粗糙峰的冲击力同时作用在唇、 轴两表面

上， 且方向相反。 由于不同轴向位置的圆周流场平均

速度十分接近， 且轴向流量远小于圆周流量， 因此可

以忽略轴向流量带来的动量变化， 由动量守恒可知唇

口表面摩擦力等于轴表面摩擦力。
唇、 轴表面所受到的摩擦力显然由流速沿膜厚的

梯度分布决定； 同时， 流速分布也决定了流量大小。
而对于不同的表面纹理， 流速的分布都服从牛顿切应

力定理， 具有相似性。 因此， 壁面摩擦力与圆周流量
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具有相同且单调的函数关系。 当流速分布由雷诺方程

给出时， 摩擦切应力与流量满足： τ ＝ η·
ｖ２

２Ｑ
， 其中 Ｑ

是雷诺方程求得的流量。 当流速分布由 Ｎ－Ｓ 方程给

出时， 上式仍然适用， 只需对流量 Ｑ 作出修正， 则

密封圈圆周线摩擦力为

Ｆ ｆ ＝ ｆ·Ｗ（ｘ） ＋ η·
ｖ２

２Ｑ周

·π·ｄ （１１）

式中： ｆ 为摩擦因数， 实际上是边界摩擦和干摩擦相

叠加的效果， 参考文献 ［１３］ 取 ０􀆰 ２５。
２　 仿真及分析

２􀆰 １　 仿真流程

唇形密封圈的密封机制是一个多因素强耦合的系

统， 各参数互相影响。 仿真流程图如图 ３ 所示。

图 ３　 仿真流程图

Ｆｉｇ ３　 Ｆｌｏｗ ｄｉａｇｒａｍ ｏｆ ｓｉｍｕｌａｔｉｏｎ

仿真流程由 ＭＡＴＬＡＢ 控制， 唇口径向和周向变

形分析通过调用 Ｗｏｒｋｂｅｎｃｈ 完成， 分析结果以轴向节

点－变形量的表格形式输出。 其他仿真内容包括雷诺

方程求解都由 ＭＡＴＬＡＢ 完成。 利用前文所述公式对

所有节点进行计算， 结果同样为节点－数据形式， 并

用于 Ｗｏｒｋｂｅｎｃｈ 输入。 仿真结束需要所有节点数据全

部收敛。 接触力学分析中， 流体压力以载荷形式施

加。 初始膜厚是流体压力均匀分布下的计算结果。 为

提高有限元仿真计算效率， 以 ２ 个夹角为 １０°的周向

截面所截得的部分作为几何模型， 在 ２ 个截面上施加

循环周期约束来模拟完整模型。
２􀆰 ２　 仿真结果与讨论

采用船用主轴密封圈的实际参数进行仿真。 轴径

Ｄ＝ １８０ ｍｍ； 转速 ｎ＝ ２３０ ｒ ／ ｍｉｎ； 线速度为 ２􀆰 １７ ｍ ／ ｓ；
船舶主轴水深 ５ ｍ， 压强约 ０􀆰 ５ ＭＰａ； 润滑油压力为

０􀆰 ４５ ＭＰａ； 润滑油牌号为 ４６＃， 其运动黏度为 ４􀆰 ６ ×
１０－５ ｍ２ ／ ｓ， 动力黏度约为 ０􀆰 ０４ Ｐａ·ｓ； 唇材料为丁腈

橡胶， Ｍｏｏｎｅｙ⁃Ｒｉｖｌｉｎ 模 型 参 数 为 Ｃ１０ ＝ １􀆰 ２６ ＭＰａ，
Ｃ０１ ＝ ０􀆰 ７８ ＭＰａ， Ｃ２０ ＝ １􀆰 ６８ ＭＰａ， Ｃ１１ ＝ ２􀆰 ９４ ＭＰａ，
Ｃ０２ ＝ ０􀆰 ７４ ＭＰａ。 由于转速较低而两侧压力较高， 不

考虑空化效应； 唇口自相关长度 λ周 ＝ １􀆰 ６６ μｍ， λ轴 ＝
５􀆰 ０ μｍ； 轴自相关长度 λ周 ＝ ２􀆰 ３３ μｍ， λ轴 ＝ １􀆰 ０ μｍ；
峰顶半径 Ｒ ＝ ４􀆰 ０ μｍ； 初始膜厚为 １􀆰 ５ μｍ； 两侧唇

角分别为 ４５°、 ２５°； 初始过盈量为 １􀆰 ６ ｍｍ； 唇口粗

糙度 σ唇 ＝ １􀆰 １ μｍ； 轴粗糙度 σ轴 ＝ ０􀆰 ３５ μｍ； 弹簧劲

度系数 ｋ＝ １􀆰 ６６ Ｎ ／ ｍｍ， 初始压力为 ３５ Ｎ。
图 ４ 示出了方向角 θ 沿轴向的变化曲线。 可知，

方向角 ０ 点位于唇尖偏向高压侧位置， 并且十分靠

近， 其两侧方向角正负相反， 可知泵汲流量皆指向该

０ 点。 低压侧方向角绝对值积分明显大于高压侧方向

角积分绝对值， 故其泵汲流量也更大。 这是阻止泄漏

的必要条件。

图 ４　 方向角轴向分布图

Ｆｉｇ ４　 Ａｘｉａｌ ｄｉｓｔｒｉｂｕｔｉｏｎ ｏｆ ｔｈｅ ａｎｇｌｅ ｏｆ ｒｏｕｇｈｎｅｓｓ ｏｒｉｅｎｔａｔｉｏｎ

图 ５ 示出了流体压力分布曲线。 最高压力峰值位

于唇尖偏低压侧， 且低压侧压力梯度大于高压侧， 随

着转速升高， 压力峰值位置还会进一步向低压侧移

动。 对比图 ４ 可知， 压力曲线拐点位置同时也是方向

角峰点位置。 最低压力出现在低压侧边界附近。
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图 ５　 流体压力轴向分布图

Ｆｉｇ ５　 Ａｘｉａｌ ｄｉｓｔｒｉｂｕｔｉｏｎ ｏｆ ｆｌｕｉｄ ｐｒｅｓｓｕｒｅ

图 ６ 示出了圆周平均油膜厚度沿轴向的分布。 唇

尖处厚度最小， 且小于当量粗糙均方根值， 说明该处

圆周处于边界润滑状态。 接触边缘处膜厚较大， 为混

合润滑状态， 且油膜厚度几乎呈直线上升， 迅速进入

流体润滑状态。

图 ６　 油膜厚度轴向分布图

Ｆｉｇ ６　 Ａｘｉａｌ ｄｉｓｔｒｉｂｕｔｉｏｎ ｏｆ ｆｉｌｍ ｔｈｉｃｋｎｅｓｓ

在预设条件下， 净流量为 ２􀆰 ３５９ ｇ ／ ｈ， 总摩擦力

矩为 １􀆰 ９８５ Ｎ·ｍ。 仅转速变化时， 净流量变化如图 ７
所示。

图 ７　 转速对净流量的影响

Ｆｉｇ ７　 Ｒｅｖｏｌｖｉｎｇ ｓｐｅｅｄ ｖｅｒｓｕｓ ｎｅｔ ｆｌｕｘ

由图 ７ 可知， 净流量随转速增加而增加， 但增速

逐渐变缓。 这是因为泵汲流量增加的同时， 油膜厚度

增加而摩擦力和方向角都减小， 从而减缓了净流量的

增加。 转速较大时， 净流量近似和转速成线性关系。
转速较小时， 存在临界转速使反向净流量为 ０， 但由

于泵汲与泄漏轴向流速沿膜厚分布不同， 泄漏仍存

在， 两侧流体发生交换。 为保证密封效果， 应确保泵

汲流量相对泄漏量有一定裕度。
唇封泵送效果是由表面纹理的变形造成的， 泵送

效应随表面形貌参数不同而不同。 保持其他参数和轴

表面形貌不变， 净流量随唇口粗糙度变化如图 ８。 由

图 ８ 可知， 净流量随粗糙度近似呈线性增加， 粗糙度

小于一定程度即出现泄漏。 但是， 粗糙度增加会导致

油膜厚度增加， 这使得实际泄漏量的减少并不如净流

量的增加那样显著； 静摩擦或低转速下泵汲效应微

弱， 高粗糙度会使泄漏量增大； 此外， 较高粗糙度的

表面更容易磨损。 因此， 实际唇口粗糙度的选取应综

合考量多种因素， 选择合适大小。

图 ８　 唇口粗糙度对净流量的影响

Ｆｉｇ ８　 Ｒｏｕｇｈｎｅｓｓ ｏｆ ｏｉｌ ｓｅａｌ ｌｉｐ ｖｅｒｓｕｓ ｎｅｔ ｆｌｕｘ

３　 结束语

对唇形密封界面内的物理过程建立了理论模型并

求解； 对密封过程所服从的规律进行了更全面的耦合

分析。 通过数值仿真求解， 得出了预设条件下的方向

角、 平均流体压力、 油膜厚度沿轴向的分布、 净流量

和总摩擦力以及净流量随转速和唇口表面粗糙度的影

响， 可为唇形密封圈的设计与选型提供理论依据。
因为唇形密封机制的复杂性， 在进一步的研究

中， 还需要考察结构效应和温度效应； 对于高速、 低

压工况， 还需要考虑空化效应对流场和磨损的影响。
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　 红外光谱分析技术是一项被广泛用于润滑油质量

分析的现代分析技术， 化学计量学方法结合红外光谱

用于定量分析是一个发展较为迅速的方向［１］。
润滑油在实际使用过程中， 会受到发动机其他系

统中物质的污染 （如水、 乙二醇和燃料）， 导致润滑

油质量下降。 发动机润滑油中的水分主要来自燃烧气

体冷凝、 冷却液泄漏和清洗过程等， 润滑油中的水分

通常以溶解水、 沉积水和结合水的形式存在。 水分会

导致油品氧化变质， 导致油品产生沉渣， 并破坏油膜

的形成， 使润滑效果越来越差； 水分还会使设备慢慢

腐蚀、 锈蚀； 与此同时， 润滑油中部分添加剂 （尤
其是金属盐类） 会与水发生水解反应而失效， 最终

堵塞油路， 妨碍润滑油的循环和供应。 因此， 润滑油
中的水分含量是油液监测的重要指标之一［２］。 文献
［３－５］ 采用偏最小二乘法和 ＢＰ 神经网络法研究了润

滑油中的水分含量和酸值等， 但由于润滑油本身是一

个较为复杂的体系， 偏最小二乘法是一种线性的多元

校正方法， 可能并不是进行定量预测的最佳选择； 而

ＢＰ 神经网络虽然是非线性的方法， 但其收敛速度慢，
网络易陷于局部极小， 学习过程中常常发生振荡， 如

果隐含层的参数选择不当， 运行结果也极其不稳定。
本文作者以某特种车润滑油为研究对象， 研究了

极限学习机方法在润滑油水分定量分析中的应用， 并

与采用偏最小二乘法和 ＢＰ 神经网络方法所建模型的

稳健性和预测的精确度进行比较。
１　 极限学习机

极限学习机 （ Ｅｘｔｒｅｍｅ Ｌｅａｒｎｉｎｇ Ｍａｃｈｉｎｅ， ＥＬＭ）
是一种简单便捷的单隐层前馈神经网络学习算法， 能



有效地解决各种问题。 它的算法如下：
（１） 随机产生输入层与隐含层的连接权值；
（２） 随机产生隐含层神经元的阈值；
（３） 设置隐含层神经元的个数。
只需要完成上述 ３ 个步骤就可以获得唯一的最优

解。 因此， 它具备学习速度快， 泛化性能好的优点。

图 １　 极限学习机结构图

Ｆｉｇ １　 Ｔｈｅ ｓｔｒｕｃｔｕｒｅ ｄｉａｇｒａｍ ｏｆ ＥＬＭ

极限学习机结构图如图 １ 所示， 对于一个单隐层神

经网络， 假设有 Ｎ个任意的样本 （ｘｉ， ｔｉ）， 其中， Ｘｉ ＝
［ｘｉ１， ｘｉ２， …， ｘｉｎ］

Ｔ∈Ｒｎ， ｔｉ ＝ ［ｔｉ１， ｔｉ２， …， ｔｉｎ］
Ｔ ∈Ｒｍ。

对于一个有 Ｌ 个隐层节点的单隐层神经网络可以表

示为

∑
Ｌ

ｉ＝ １
β ｉｇ （Ｗｉ·Ｘ ｊ＋ｂ ｉ） ＝ ｏ ｊ， ｊ＝ １， …， Ｎ （１）

式中： ｇ（ ｘ）为激活函数； Ｗｉ ＝ ［ｗ ｉ，１， ｗ ｉ，２， …ｗ ｉ，ｎ］
Ｔ

为输入权重； β ｉ 为输出权重； ｂ ｉ 是第 ｉ 个隐层单元的

偏置。
为了使输出的误差尽可能小， 就可以表示为

∑
Ｎ

ｊ＝ １
‖ｏ ｊ－ｔ ｊ‖＝０ （２）

即存在 β ｉ、 Ｗｉ 和 ｂ ｉ， 使得

∑
Ｌ

ｉ＝ １
β ｉｇ （Ｗｉ·Ｘ ｊ＋ｂ ｉ） ＝ ｔ ｊ， ｊ＝ １， …， Ｎ （３）

可以矩阵表示为

Ｈβ ＝Ｔ （４）
式中： Ｈ 是隐层节点的输出； β 是输出权重； Ｔ 是期

望输出。
Ｈ （Ｗ１， …， ＷＬ， ｂ１， …， ｂＬ， Ｘ１， …， ＸＬ）

（５）

β ＝
βＴ

１

︙
βＴ

Ｌ

é

ë

ê
ê
ê

ù

û

ú
ú
ú

Ｌ×ｍ

， Ｔ＝
ＴＴ

１

︙
ＴＴ

Ｌ

é

ë

ê
ê
ê

ù

û

ú
ú
ú

Ｎ×ｍ

（６）

为了能够训练单隐层神经网络， 希望得到Ｗ＾ ｉ、 ｂ＾ ｉ
和β＾ ｉ， 使得：

‖Ｈ （Ｗ＾ ｉ， ｂ＾ ｉ） β＾ ｉ－Ｔ‖＝ｍｉｎ
Ｗ，ｂ，β

‖Ｈ （Ｗｉ， ｂ ｉ） β ｉ －

Ｔ‖ （７）
其中， ｉ＝ １， …， Ｌ， 这等价于最小化损失函数

Ｅ＝∑
Ｎ

ｊ＝ １
（∑

Ｌ

ｉ＝ １
β ｉｇ （Ｗｉ·Ｘ ｊ＋ｂ ｉ） －ｔ ｊ）

２ （８）
在 ＥＬＭ 算法中， 隐层的输出矩阵 Ｈ 随着 Ｗｉ 和 ｂｉ

的随机确定而被唯一确定。 此时， 上述问题就可以转

化为求解一个线性系统 Ｈβ＝Ｔ。 则 β 可以被确定为

β＾ ＝Ｈ＋Ｔ （９）
其中， Ｈ＋是矩阵 Ｈ 的 Ｍｏｏｒｅ⁃Ｐｅｎｒｏｓｅ 广义逆。 而且可

以通过计算证明得到的 β＾ 的范数是最小的， 并且

唯一［５－６］。
极限学习机算法的主要步骤：
（１） 确定隐含层神经元个数， 设定输入层与隐

含层间的连接权值 ｗ 和隐含层神经元的偏置 ｂ；
（２） 选择隐含层神经元的激活函数， 计算输出

矩阵 Ｈ；
（３） 计算输出层权值 β＾ ＝Ｈ＋Ｔ。

２　 实验与方法

２􀆰 １　 样品的光谱测定

实验采用 ＢＲＵＫＥＲ ＲＴ⁃ＤＬａＴＧＳ 红外光谱仪［７］。
收集某特种车的润滑油样本 ３２ 个， 以空气为参比进

行光谱扫描， 扫描 １０ 次取平均值， 以减少光谱采集

过程中随机因素干扰， 保证光谱精度。 润滑油样品的

原始红外光谱图如图 ２ 所示。

图 ２　 样品原始光谱图

Ｆｉｇ ２　 Ｔｈｅ ｏｒｉｇｉｎａｌ ｓｐｅｃｔｒｕｍ ｏｆ ｔｈｅ ｓａｍｐｌｅ

２􀆰 ２　 样品的水分测定

按照 ＧＢ ／ Ｔ ２６０ 标准方法［８］ （对应 ＡＳＴＭ Ｄ９５）
对润滑油样品的水含量进行测定。 该方法水分含量的

最小计量值为 ０􀆰 ０３％ （质量分数）。 进行实验时， 对
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同一个样品进行 ２ 次实验取平均值。 其中， 最大值为

０􀆰 １８０ ５％， 最小值为 ０􀆰 ０５７ ９％， 均符合标准方法的

限定与建模要求的范围。 样品测定的平均值为

０􀆰 １１３ １％， 标准差为 ０􀆰 ０３４ １％。
２􀆰 ３　 样本的划分

建模的过程中， 选择有代表性的训练集不但可以

减少建模的工作量， 提高模型建立的速度， 而且对模

型的适用性和准确性也有很大影响。 采用了 Ｋｅｎｎａｒｄ⁃
Ｓｔｏｎｅ 方法［９］进行样本的划分， 以欧氏距离为评判标

准将 ３２ 个样本划分为 ２５ 个训练集和 ７ 个验证集。 具

体如表 １ 所示。

表 １　 样本的划分

Ｔａｂｌｅ １　 Ｃｌａｓｓｉｆｉｃａｔｉｏｎ ｏｆ ｓａｍｐｌｅｓ
样本集 个数 范围 均值 标准差

训练集 ２５ ０．０５７ ９％～０．１８０ ５％ ０．１０６ ５％ ０．０３９ ７％
验证集 ７ ０．０８７ ９％～０．１５０ １％ ０．１２１ ５％ ０．０２５ ５％

３　 极限学习机建立模型

３􀆰 １　 建模区间的选择

在实际选择区间的过程中， 部分光谱区域内样品

的光谱信息较弱， 这些信息并不能反映样品的性质。
通过优化选取合适的光谱区间， 净化谱图的信息， 对

能够突出反映样品信息的光谱区域进行挑选， 最后筛

选出最有效的建模光谱区域， 以提高工作的运算效率

和模型的预测精度。
水分子是由 ３ 个原子构成的并有 ３ 个振动自由度

的非线型分子。 这 ３ 个振动会产生偶极矩的变化， 且

都具有红外活性。 它们的振动能级、 频率均不相同，
且各自拥有不同的基频吸收位置。 具体为： 在波数

３ ６５２ ｃｍ－１处产生对称伸缩， 在波数 ３ ７５６ ｃｍ－１ 处产

生不对称伸缩， 在波数 １ ５９５ ｃｍ－１处产生弯曲振动。
现对单一样品的红外光谱图进行分析并选择建模区

间， 如图 ３ 所示。

图 ３　 单一样品原始光谱图

Ｆｉｇ ３　 Ｔｈｅ ｏｒｉｇｉｎａｌ ｓｐｅｃｔｒｕｍ ｏｆ ｔｈｅ ｓａｍｐｌｅ

　 　 波数 １ ５９５ ｃｍ－１处的波峰一般是润滑油的氧化、
硝化的特征测量区间， 此区间内与水分子有关的信息

表现不明显， 所以不选择该波峰周围的区间用来建立

模型。 通过分析， 由于分子间的特定的化学性质， 水

分子与羧酸、 醇类等物质发生化学反应而产生氢键，
此时水分子特征吸收峰位置发生改变， 一般是向低波

数区间发生移动。 所以认为在波数 ３ ７５６、 ３ ６５２ ｃｍ－１

这两处伸缩振动会发生改变。 考察 ３ ９００～ ３ ４５０ ｃｍ－１

这个区间， 发现水分子的伸缩振动的吸收强度很

大［１０］。 对比所有润滑油红外谱图， 如图 ４ 所示， 可

以清晰看到在 ３ ７００ ～ ３ ４８０ ｃｍ－１ 吸收峰变化规律明

显。 因此， ３ ７００～３ ４８０ ｃｍ－１波段可以用于建立模型。

图 ４　 样品的部分区间原始光谱图

Ｆｉｇ ４　 Ｔｈｅ ｐａｒｔｉａｌ ｉｎｔｅｒｖａｌ ｏｒｉｇｉｎａｌ ｓｐｅｃｔｒｕｍ ｏｆ ｔｈｅ ｓａｍｐｌｅ

３􀆰 ２　 光谱预处理方法的选择

光谱在测定过程中不可避免地产生误差， 因此，
对光谱进行预处理极其重要。 预处理的目的是剔除异

常样品， 消除噪声， 减弱以至于消除各种非目标因素

对光谱的影响， 提高模型的稳定性和预测精度。 常用

方法有均值中心化、 标准化、 归一化、 导数、 平滑、
正交信号校正等。 本文作者以校正标准偏差 （ ＳＥＣ）
和预测标准偏差 （ＳＥＰ） 为指标， 研究了多种预处理

的组合方法， 利用偏最小二乘法建立模型， 最后确定

了以小波包变换［１１］ 去噪再进行标准归一化的预处理

方法。 此方法下的 ＳＥＣ 和 ＳＥＰ 值最小， 分别为 ０􀆰 ０１０
和 ０􀆰 ０１２。
３􀆰 ３　 隐含层神经元个数的确定

为了确定隐含层神经元的个数。 现将初始值设定

为 ２， 间隔为 ２， 逐渐增加到 ３０， 以预测标准偏差

（ＳＥＰ） 大小为依据确定最佳的神经元个数， 结果如

图 ５ 所示。 可以看出， 神经元个数为 １２ 时， 模型的

预测标准偏差 （ ＳＥＰ） 最小， 所以神经元个数确定

为 １２。
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图 ５　 隐含层神经元个数对 ＳＥＰ 的影响

Ｆｉｇ ５　 Ｅｆｆｅｃｔ ｏｆ ｈｉｄｄｅｎ⁃ｌａｙｅｒ ｎｅｕｒｏｎｓ ｎｕｍｂｅｒ ｏｎ ＳＥＰ

３􀆰 ４　 建立预测模型

在上述研究的基础上， 采用极限学习机方法建立

润滑油水分定量预测模型。 首先对原始光谱进行预处

理， 输入层神经元个数依据的是建模区间内的波数点

个数， 在 ３ ７００～３ ４８０ ｃｍ－１的波段内， 共有 １５７ 个波

数点， 所以为 １５７ 个神经元。 输出的是水分指标值，
所以对应神经元数为 １。 根据上面建模结果， 确定出

隐含层神经元个数为 １２， 激活函数选择 ｓｉｇｍｏｉｄａｌ 函
数， 建模的结果如表 ２ 和图 ６ 所示。

表 ２　 建模的预测结果

Ｔａｂｌｅ ２　 Ｐｒｅｄｉｃｔｉｏｎ ｒｅｓｕｌｔｓ ｏｆ ｔｈｅ ｍｏｄｅｌ
样本 真实值 预测值 误差 相对误差

１ ０．１５０ １％ ０．１４６ ３％ －０．００３ ８％ ２．５３１ ６％
２ ０．１０９ ２％ ０．１０８ ４％ －０．０００ ８％ ０．７３２ ６％
３ ０．１４２ ０％ ０．１３７ ０％ －０．００５ ０％ ３．５２１ １％
４ ０．０９０ ２％ ０．０９５ ２％ ＋０．００５ ０％ ５．５４３ ２％
５ ０．１３８ ０％ ０．１３５ ８％ －０．００２ ２％ １．５９４ ２％
６ ０．０８７ ９％ ０．０９２ ５％ ＋０．００４ ６％ ５．２３３ ２％
７ ０．１３３ ０％ ０．１２５ ６％ －０．００７ ４％ ５．５６３ ９％

图 ６　 真实值与预测值的比较

Ｆｉｇ ６　 Ｔｈｅ ｃｏｍｐａｒｉｓｏｎ ｏｆ ｔｒｕｅ ｖａｌｕｅ ａｎｄ ｐｒｅｄｉｃｔｉｖｅ ｖａｌｕｅ

４　 建模方法的对比分析

将采用极限学习机方法建立的润滑油水分预测模

型的预测结果， 与偏最小二乘法 （ＰＬＳ） 及 ＢＰ 神经

网络 ２ 种建模方法的预测结果进行比较， 结果如表 ３
所示。

表 ３　 不同建模方法的比较

Ｔａｂｌｅ ３　 Ｃｏｍｐａｒｉｓｏｎ ｏｆ ｄｉｆｆｅｒｅｎｔ ｍｏｄｅｌｉｎｇ ｍｅｔｈｏｄｓ
建模方法 校正标准偏差 预测标准偏差

偏最小二乘法 ０．０１０ ０．０１２
ＢＰ 神经网络法 ０．００７ ０．００８
极限学习机法 ０．００３ ０．００５

由表 ３ 可以看出， ３ 种建模方法中， 偏最小二乘

法的预测标准偏差最大， 说明模型预测能力相对其他

２ 种方法较差。 这是因为偏最小二乘方法是一种线性

建模方法， 而润滑油本身是一个较为复杂的体系， 采

用这种线性方法建立的模型可能陷入过拟合， 所以偏

差较大。 采用 ＢＰ 神经网络这种非线性方法效果相对

较好， 但训练时间却较长。 采用极限学习机法这种非

线性方法的校正标准偏差和预测标准偏差均为最小，
如图 ６ 所示， 采用该方法建模进行预测的 ７ 个样本与

实际值偏差不大， 基本都分布在 ４５°线附近， 说明该

模型的训练与预测结果较其他 ２ 种方法更好。
５　 结论

提出采用极限学习机 （ＥＬＭ） 对润滑油水分的

红外光谱进行定量分析的方法， 并与偏最小二乘法

（ＰＬＳ） 与 ＢＰ 神经网络法进行了比较。 结果表明， 采

用极限学习机方法所建模型的稳定性更好， 预测精度

更高， 预测相对误差在 ０􀆰 ７％ ～５􀆰 ６％之间。
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摘要： 以三聚氰胺为前驱体采用焙烧法制备二维纳米材料 ｇ⁃Ｃ３Ｎ４， 用 Ｘ 射线衍射 （ＸＲＤ） 对 ｇ⁃Ｃ３Ｎ４ 粉体样品进

行物相分析， 同时用扫描电子显微镜 （ＳＥＭ） 分析 ｇ⁃Ｃ３Ｎ４ 表面形貌。 采用四球摩擦磨损试验机考察 ｇ⁃Ｃ３Ｎ４ 作为聚乙

二醇 ４００ （ＰＥＧ４００） 添加剂对钢－钢摩擦副摩擦磨损性能的影响， 并采用扫描电子显微镜及 Ｘ 射线光电子能谱仪分析

试验后钢球磨损表面形貌、 元素分布及典型元素的化学状态。 结果表明， 所制备的 ｇ⁃Ｃ３Ｎ４ 具有二维层状纳米结构， 作

为添加剂在 ＰＥＧ４００ 中具有良好的减摩抗磨性能。 ＳＥＭ 和 ＸＰＳ 分析表明， 在摩擦学过程中 ｇ⁃Ｃ３Ｎ４ 沉积在摩擦副表面形

成了润滑保护膜， 从而提高了 ＰＥＧ４００ 的摩擦学性能。
关键词： ｇ⁃Ｃ３Ｎ４； ＰＥＧ⁃４００； 添加剂； 摩擦学性能
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ｔｕｒｅ，ｉｔ ｅｘｈｉｂｉｔｓ ｅｘｃｅｌｌｅｎｔ ｆｒｉｃｔｉｏｎ ｒｅｄｕｃｉｎｇ ｐｒｏｐｅｒｔｉｅｓ ａｎｄ ｇｏｏｄ ａｎｔｉ⁃ｗｅａｒ ａｂｉｌｉｔｙ ｉｎ ＰＥＧ４００．ＳＥＭ ａｎｄ ＸＰＳ ａｎａｌｙｓｉｓ ｉｎｄｉｃａｔｅ
ｔｈａｔ ｐｈｙｓｉｃａｌ ａｄｈｅｓｉｏｎ ｆｉｌｍ ｍａｉｎｌｙ ｃｏｍｐｏｓｅｄ ｏｆ ｇ⁃Ｃ３Ｎ４ ａｎｄ ｓｏｍｅ ａｄｓｏｒｂｅｄ ｏｒｇａｎｉｃ ｃｏｍｐｏｕｎｄｓ ｉｓ ｆｏｒｍｅｄ ｄｕｒｉｎｇ ｔｈｅ ｆｒｉｃｔｉｏｎ
ｐｒｏｃｅｓｓ．Ｔｈｅｓｅ ｃｏｎｔｒｉｂｕｔｅ ｔｏ ｔｈｅ ｇｏｏｄ ｆｒｉｃｔｉｏｎ ｒｅｄｕｃｉｎｇ ａｎｄ ａｎｔｉ⁃ｗｅａｒ ａｂｉｌｉｔｙ ｏｆ ｇ⁃Ｃ３Ｎ４ ｎａｎｏｍａｔｅｒｉａｌ ａｓ ＰＥＧ４００ ａｄｄｉｔｉｖｅ．

Ｋｅｙｗｏｒｄｓ：ｇ⁃Ｃ３Ｎ４；ＰＥＧ⁃４００；ａｄｄｉｔｉｖｅ；ｔｒｉｂｏｌｏｇｉｃａｌ ｐｅｒｆｏｒｍａｎｃｅ

　 摩擦磨损作为自然界普遍存在的现象， 消耗掉全

世界 １ ／ ３ 的一次能源， 而且磨损是材料和设备破坏失

效的 ３ 种主要方式之一， 约有 ８０％的机器零部件都是

因为磨损而失效， 而且 ５０％以上的机械装备的恶性

事故都是起因于润滑失效和过度磨损， 造成的损失相

当于 ＧＤＰ 的 ２％以上。 为了降低摩擦和磨损造成的危

害及减少能源消耗， 润滑材料及润滑添加剂应运而

生。 纳米材料作为一种新的润滑添加剂也受到了研究

人员广泛的关注。 纳米材料包括零维纳米材料 （如

Ｃｕ［１］、 Ｎｉ［２］、 ＣｅＦ３
［３，４］、 ＳｉＯ２

［５］、 ＺｎＯ［６］、 ＣｕＳ［７］ 等），
一维纳米材料 （如碳纳米管［８－１０］、 ＷＳ２

［１１］、 ＭｏＳ２
［１２］、

α⁃Ｆｅ２Ｏ３
［１３］） 和二维纳米材料 （如石墨烯［１４－１７］、 氧化

石墨烯［１８－２０］、 ＭｏＳ２
［２１］ 等）。 大量研究表明， 二维纳

米材料作为润滑添加剂能够显著改善润滑剂的摩擦学

性能。
ｇ⁃Ｃ３Ｎ４ 是一种新型二维纳米材料［２２］， 具有类似

石墨结构的层状化合物， 主要是由 Ｃ、 Ｎ 和微量的 Ｏ
元素所组成， 不含重金属及硫磷， 是一种潜在的绿色

润滑添加剂。 目前 ｇ⁃Ｃ３Ｎ４ 的研究主要集中在其光性

能方面， 而其作为润滑添加剂的摩擦学性能研究的很

少［２３］。 本文作者主要研究了 ｇ⁃Ｃ３Ｎ４ 二维纳米材料的

制备、 结构表征及作为 ＰＥＧ４００ 合成油添加剂的摩擦



学性能， 并探讨了其润滑作用机制。
１　 实验部分

１􀆰 １　 试验材料及试样制备

试验所用的三聚氰胺、 聚乙烯吡咯烷酮（Ｋ⁃３０）、
ＰＥＧ４００、 丙酮、 乙醇等试剂均为分析纯， 使用前都
不作进一步处理。

ｇ⁃Ｃ３Ｎ４ 由三聚氰胺热聚合制备得到， 具体制备

过程： 将一定量的三聚氰胺放置在坩埚中， 然后置于

管式炉中， 以氩气为保护气， 以 ５ ℃ ／ ｍｉｎ 升温速度升
温到 ５５０ ℃ 后保温 ２ ｈ， 自然冷却后得到黄色固体

ｇ⁃Ｃ３Ｎ４， 将固体 ｇ⁃Ｃ３Ｎ４ 研磨成粉末状备用。
取不同质量的 ｇ⁃Ｃ３Ｎ４ 加入到 ＰＥＧ４００ 基础油中，

加入质量分数 １％的聚乙烯吡咯烷酮作为分散剂， 搅

拌超声 １ ｈ 后得到 ｇ⁃Ｃ３Ｎ４ 质量分数分别为 ０􀆰 ０２５％、
０􀆰 ０５％、 ０􀆰 １％、 ０􀆰 ２５％、 ０􀆰 ５％的润滑剂试样。
１􀆰 ２　 试验方法

采用 ＪＳＭ⁃６３９０ＬＶ 型扫描电子显微镜对 ｇ⁃Ｃ３Ｎ４ 的

形貌和结构进行表征， 采用 Ｘ －射线粉末衍射仪

（Ｄ８ＡＤＶＡＮＣＥ） 对样品进行物相分析。
采用 ＭＭ⁃Ｗ１Ａ 立式万能摩擦磨损试验机 （济南

思达测试技术有限公司生产） 考察不同润滑剂试样

的摩擦学性能， 试验所用钢球为 ＧＣｒ１５ 轴承钢， 其直

径为 １２􀆰 ７ ｍｍ， 硬度为 ＨＲＣ５９ ～ ６１。 试验前， 钢球、
油杯及夹头均采用石油醚超声清洗 ２ 次共 １５ ｍｉｎ， 吹

干待用。 试验条件为： 室温， 转速 １ ４５０ ｒ ／ ｍｉｎ， 试验

时间 ３０ ｍｉｎ。 试验后， 用扫描电子显微镜对钢球摩擦

面的形貌进行分析， 用 ＰＨＩ⁃５７０２ 型多功能 Ｘ－射线光

电子能谱 （ ＸＰＳ） 对摩擦面进行成分分析， 选用

ＭｇＫａ激发源， 通过能量为 ２９􀆰 ３５ ｅＶ， 以污染碳的 Ｃ１Ｓ

结合能 ２８４􀆰 ８ ｅＶ 作为内标， 电子结合能的测量精度

均为±０􀆰 ３ ｅＶ。
２　 结果与讨论

２􀆰 １　 ｇ⁃Ｃ３Ｎ４ 的形貌及结构

图 １ 为制备的 ｇ⁃Ｃ３Ｎ４ 样品的 ＸＲＤ 谱图。

图 １　 ｇ⁃Ｃ３Ｎ４ 样品的 ＸＲＤ 图

Ｆｉｇ １　 ＸＲＤ ｐａｔｔｅｒｎ ｏｆ ｇ⁃Ｃ３Ｎ４ ｓａｍｐｌｅ

可以看出， 所制备样品的衍射峰与文献相一致，
都存在 ２ 个衍射峰， 在 １３° 左右的衍射峰对应于

ｇ⁃Ｃ３Ｎ４晶体的 （１００） 晶面衍射， 是由 ｇ⁃Ｃ３Ｎ４ 层内周

期性堆叠的三嗪环结构平面所产生的， 晶面间距为

０􀆰 ６７６ ｎｍ； 而 ２７°左右的衍射峰对应于 ｇ⁃Ｃ３Ｎ４ 晶体的

（００２） 晶面衍射， 是由 ｇ⁃Ｃ３Ｎ４ 的周期性类石墨层状

结构堆叠而产生的， 其晶面间距为 ０􀆰 ３２３ ｎｍ［２４］。
为了观察 ｇ⁃Ｃ３Ｎ４ 纳米材料的形貌特征， 采用扫

描电子显微镜对样品进行了分析表征， 结果如图 ２ 所

示。 可以看出， 所制备的 ｇ⁃Ｃ３Ｎ４ 形貌不规则， 但均

为片层结构， 片层厚度在纳米级， 由高倍数放大图像

可以看出， 有些片层卷曲呈管状， 这可能是由于所制

备的 ｇ⁃Ｃ３Ｎ４ 纳米片表面存在缺陷， 为了减小或消除

表面缺陷降低表面能， 达到稳定结构， 二维纳米片发

生卷曲， 呈现不规则的弯曲形状。

图 ２　 ｇ⁃Ｃ３Ｎ４ 样品的 ＳＥＭ 图

Ｆｉｇ ２　 ＳＥＭ ｉｍａｇｅｓ ｏｆ ｇ⁃Ｃ３Ｎ４ ｓａｍｐｌｅ

２􀆰 ２　 ｇ⁃Ｃ３Ｎ４ 的摩擦学性能

在恒定 ２００ Ｎ 载荷下采用四球试验机上考察了

ｇ⁃Ｃ３Ｎ４添加剂质量分数对 ＰＥＧ４００ 减摩抗磨性能的影

响， 结果如图 ３ 所示。 可以看出， 纯 ＰＥＧ４００ 润滑下

的摩擦因数和磨斑直径分别为 ０􀆰 ０４２ 和 ０􀆰 ４５ ｍｍ； 加

了 ＰＶＰ 分散剂后发现不但起不到减摩抗磨作用， 反

而使得摩擦学性能下降， 摩擦因数和磨斑直径均增

大。 而 ｇ⁃Ｃ３Ｎ４ 加入 ＰＥＧ４００ 后润滑油的摩擦学性能得
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到明显提高， 尤其是摩擦因数在较低的添加量如质量

分数 ０􀆰 ０２５％时就显著下降， 从 ０􀆰 ０４２ 降低为 ０􀆰 ０３１，
这说明 ｇ⁃Ｃ３Ｎ４ 具有优异的减摩性能。 当 ｇ⁃Ｃ３Ｎ４ 质量

分数为 ０􀆰 １％时， 摩擦因数最低， 之后随着 ｇ⁃Ｃ３Ｎ４ 质

量分数的增加开始增大， 这可能是由于添加量的增加

ｇ⁃Ｃ３Ｎ４ 的分散稳定性降低， 导致发生了沉淀。 相对

减摩性来讲， ｇ⁃Ｃ３Ｎ４ 对 ＰＥＧ４００ 的抗磨性提高不是太

显著， 在 ０􀆰 １％质量分数时， 磨斑直径由 ０􀆰 ４５ ｍｍ 降

低为 ０􀆰 ４１ ｍｍ。

图 ３　 摩擦因数和磨斑直径随 ｇ⁃Ｃ３Ｎ４ 纳米添加剂质量分数的

变化曲线 （２００ Ｎ， １ ４５０ ｒ ／ ｍｉｎ）
Ｆｉｇ ３　 Ｆｒｉｃｔｉｏｎ ｃｏｅｆｆｉｃｉｅｎｔ ａｎｄ ｗｅａｒ ｓｃａｒ ｄｉａｍｅｔｅｒ ａｓ ａ ｆｕｎｃｔｉｏｎ ｏｆ

ｇ⁃Ｃ３Ｎ４ ｃｏｎｃｅｎｔｒａｔｉｏｎ （２００ Ｎ， １ ４５０ ｒ ／ ｍｉｎ）

为了考察载荷对 ｇ⁃Ｃ３Ｎ４ 添加剂摩擦学性能的影

响， 对 ｇ⁃Ｃ３Ｎ４ 质量分数为 ０􀆰 １％的 ＰＥＧ４００ 在不同载

荷下的摩擦学性能进行了考察， 结果如图 ４ 所示。

图 ４　 磨斑直径和摩擦因数随载荷的变化曲线 （１ ４５０ ｒ ／ ｍｉｎ）
Ｆｉｇ ４　 Ｗｅａｒ ｓｃａｒ ｄｉａｍｅｔｅｒ ａｎｄ ｆｒｉｃｔｉｏｎ ｃｏｅｆｆｉｃｉｅｎｔ ａｓ ａ ｆｕｎｃｔｉｏｎ ｏｆ

ａｐｐｌｉｅｄ ｌｏａｄ （１ ４５０ ｒ ／ ｍｉｎ）

随着载荷的增加， 摩擦因数和磨斑直径均随之增

加， 这说明在高载荷下 ｇ⁃Ｃ３Ｎ４ 的减摩抗磨效果并不

显著， 这可能是由于 ｇ⁃Ｃ３Ｎ４ 在高载荷及高的摩擦温

度下比较稳定， 无法在摩擦面发生摩擦化学反应形成

有效的润滑保护膜。
２􀆰 ３　 钢球磨损表面分析

图 ５ 示出了载荷 ２００ Ｎ 下， 纯 ＰＥＧ４００、 添加质
量分数 １􀆰 ０％ＰＶＰ 与质量分数 ０􀆰 １％ｇ⁃Ｃ３Ｎ４ 的 ＰＥＧ４００
润滑下的钢球磨斑表面形貌。

图 ５　 钢球磨损表面形貌扫描电镜图 （２００ Ｎ， １ ４５０ ｒ ／ ｍｉｎ）
Ｆｉｇ ５　 ＳＥＭ ｍｏｒｐｈｏｌｏｇｉｅｓ ｏｆ ｔｈｅ ｗｏｒｎ ｓｔｅｅｌ ｓｕｒｆａｃｅｓ ｌｕｂｒｉｃａｔｅｄ ｗｉｔｈ

ｄｉｆｆｅｒｅｎｔ ｌｕｂｒｉｃａｎｔｓ （２００ Ｎ， １ ４５０ ｒ ／ ｍｉｎ）

可以看出， 与纯 ＰＥＧ４００ 润滑下的磨损面相比，
添加 ＰＶＰ 后犁沟明显增加， 而添加 ｇ⁃Ｃ３Ｎ４ 后钢球磨

斑上犁沟减少， 擦伤变弱， 这与上面的摩擦磨损实验

结果相对应， 说明在摩擦过程中 ｇ⁃Ｃ３Ｎ４ 沉积在摩擦

接触部位， 形成了一层富含 ｇ⁃Ｃ３Ｎ４ 的保护层， 有效

地降低了摩擦因数， 同时将摩擦副隔离开， 使得抗磨

性能得到一定的改善。
图 ６ 为 ２００ Ｎ 载荷下， 钢球磨斑的 ＸＰＳ 图谱。 可

以看出， Ｃ１ｓ 的 ＸＰＳ 谱峰分别位于 ２８４􀆰 ８、 ２８６􀆰 ５、
２８８􀆰 ２ ｅＶ， 其中位于 ２８４􀆰 ８ ｅＶ 谱峰归属于有机物中

的 Ｃ－Ｈ， ２８６􀆰 ５ ｅＶ 谱峰对应于 ＰＶＰ 中 Ｃ⁃Ｎ 的电子结

合能， ２８８􀆰 ２ ｅＶ 谱峰对应于 Ｎ －Ｃ －Ｎ 中 Ｃ 的结合

能［２５－２７］； Ｎ１ｓ 的 ＸＰＳ 谱峰分别位于 ３９８􀆰 ７、 ３９９􀆰 ６、
４００􀆰 ７、 ４０４􀆰 ８ ｅＶ， 分别对应于 Ｃ＝Ｎ－Ｃ、 Ｎ－Ｃ３、 ＰＶＰ
和电荷效应导致的 Ｎ１ｓ 电子结合能［２５－２７］； Ｏ１ｓ 的 ＸＰＳ
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谱峰分别位于 ５２９􀆰 ６、 ５３１􀆰 ６、 ５３２􀆰 ２ ｅＶ， 其中位于

５２９􀆰 ６ ｅＶ 谱峰归属于铁的氧化物中的氧， ５３１􀆰 ６ ｅＶ
谱峰对应于羰基中氧的电子结合能， ５３２􀆰 ２ ｅＶ 谱峰

对应于羟基中氧的电子结合能； Ｆｅ２ｐ的电子结合能位

于 ７１０􀆰 ６ ｅＶ， 对应于铁的氧化物。 以上 ＸＰＳ 分析结

果表明， ｇ⁃Ｃ３Ｎ４ 纳米材料作为添加剂， 在摩擦时产

生的高负荷条件作用下沉积在摩擦接触面上， 形成了

一层保护膜， 该保护膜将摩擦金属表面分开， 由于其

具有类似于石墨的结构， 因此能够降低摩擦因数， 另

外摩擦面吸附的有机物也会起到一定的减摩作用。 但

由于 ｇ⁃Ｃ３Ｎ４ 并非完全剥离的单片层， 而是有一些粒

径处于微米级， 不能完全隔离摩擦副， 因此摩擦过程

中的抗磨效果一般。

图 ６　 钢球磨损表面典型元素的 ＸＰＳ 图谱

Ｆｉｇ ６　 ＸＰＳ ｓｐｅｃｔｒａ ｏｆ ｔｙｐｉｃａｌ ｅｌｅｍｅｎｔｓ ｏｎ ｔｈｅ ｗｏｒｎ ｓｔｅｅｌ ｓｕｒｆａｃｅｓ

３　 结论
（１） 以三聚氰胺为原料制备了 ｇ⁃Ｃ３Ｎ４ 二维纳米

材料， 样品为片层结构， 片层厚度在纳米级， 有些片
层卷曲呈管状。

（２） 以 ＰＶＰ 为分散剂， 将 ｇ⁃Ｃ３Ｎ４ 作为添加剂加
入到 ＰＥＧ４００ 中考察了摩 擦 学 性 能， 结 果 表 明，
ｇ⁃Ｃ３Ｎ４能够显著改善 ＰＥＧ４００ 润滑油的减摩性能， 但
抗磨性能改善有限。 磨损面形貌及成份分析表明，
ｇ⁃Ｃ３Ｎ４纳米材料作为润滑添加剂在摩擦过程中沉积在
摩擦表面， 形成富含二维纳米材料的物理沉积膜， 降
低了摩擦表面间的剪切力， 因此摩擦因数显著减低。
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摘要： 我国探月三期工程关键任务之一是采集月球样品并返回地球， 可靠的月球样品封装技术是维持月球样品原

态， 保证地面数据分析准确性的关键。 针对月球样品密封与地面数据分析的要求， 提出利用铟银合金－钛合金刀口密

封为主密封， 橡胶圈密封为辅助密封的冗余密封结构。 对密封结构进行环境适应性试验， 试验结果表明， 设计的密封

结构能够用于月球样品密封， 防止月球样品被污染。
关键词： 月球探测； 样品密封； 金属密封； 冗余密封
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　 到目前为止， 只有美国和前苏联进行了多次月球探

测和采样， 其中美国进行 ６ 次载人登月采样， 前苏联进

行 ３次无人采样［１－２］。 美国月球样品采集封装由宇航员

完成， 使用 ２种封装防污染技术： 一种是金属熔焊密封

为主密封， 橡胶圈为辅助密封的密封封装技术［３］， 如图

１所示。 一种是金属挤压密封技术［４－７］， 将不锈钢刀口刃

入较软铟银合金密封材料形成密封， 如图 ２ 所示。 前苏

联为无人月球样品采集密封， 样品密封方式为橡胶圈密

封［８］， 样品封装容器集成在返回舱内。
从图 １ 中可以看出， 橡胶圈安装在金属熔焊密封

结构的外侧。 盖体关闭时利用弹簧卡扣使橡胶圈预紧

形成辅助密封， 如图 １ （ａ） 所示； 然后将金属铟加

热熔化对密封面进行熔焊形成主密封， 如图 １ （ ｂ）
所示。

图 １　 金属熔焊密封结构

Ｆｉｇ １　 Ｍｅｌｔｅｄ ｍｅｔａｌ ｓｅａｌｉｎｇ ｓｔｒｕｃｔｕｒｅ （ａ） ｉｎｄｉｕｍ⁃ｓｉｌｖｅｒ ａｌｌｏｙ
ｂｅｆｏｒｅ ｍｅｌｔｅｄ； （ｂ） ｉｎｄｉｕｍ⁃ｓｉｌｖｅｒ ａｌｌｏｙ ａｆｔｅｒ ｍｅｌｔｅｄ

图 ２ 所示月球样品密封容器采用金属挤压技术，
在密封容器上加工刀口， 在盖体上安装铟银合金。 利

用盖体上的卡爪机构， 密封容器刀口刃入盖体铟银合

金， 同时将盖体与密封容器锁紧， 防止盖体铟银合金

与密封容器刀口分离。 该结构在阿波罗 １２ 用于采集

气体样品， 阿波罗 １５－１７ 用于采集岩心矿样［５］。



图 ２　 气体收集罐

Ｆｉｇ ２　 Ｇａｓ⁃ｔｉｇｈｔ ｃａｎｓ （ａ） ｓｐｅｃｉａｌ ｅｎｖｉｒｏｎｍｅｎｔ ｓａｍｐｌｅ； （ｂ） ｇａｓ ａｎａｌｙｓｉｓ ｓａｍｐｌｅ ｃｏｎｔａｉｎｅｒ

　 　 图 ３ 所示月球样品采样器集成在返回器内， 采样

完成后返回舱盖体关闭， 同时利用样品采样器盖体上

的橡胶圈与采样器筒体形成密封， 完成月球样品的密

封， 最后在返回器舱内充入高纯度氮气对月球样品进

行保护。

图 ３　 前苏联月球样品采样器

Ｆｉｇ ３　 Ｌｕｎａｒ ｓａｍｐｌｅｓ ｃｏｎｔａｉｎｅｒ ｏｆ ｆｏｒｍｅｒ Ｓｏｖｉｅｔ Ｕｎｉｏｎ （ａ） ａｆｔｅｒ ｓｅａｌｉｎｇ； （ｂ） ｂｅｆｏｒｅ ｓｅａｌｉｎｇ

　 　 通过调研国外月球样品采样封装技术， 本文作者

提出利用刀口金属挤压为主密封、 橡胶圈为辅助密封

的冗余密封技术［９－１０］ 来设计月球样品真空密封结构，

并针对密封结构的高低温环境适应性进行研究。

１　 橡胶圈与刀口挤压冗余密封方案

考虑月球表面环境因素、 月球样品采集自动化及

密封可靠性， 将铟银合金、 Ｏ 形橡胶圈设计在封装容

器盖体上， 刀口刃入铟银合金的同时， Ｏ 形橡胶圈与

封装容器内壁形成径向密封， 密封结构如图 ４ 所示。

图 ４　 设计的橡胶圈与刀口挤压冗余密封结构

Ｆｉｇ ４　 Ｒｅｄｕｎｄａｎｔ ｓｅａｌｉｎｇ ｓｔｒｕｃｔｕｒｅ ｏｆ ｓｅａｌｉｎｇ ｒｉｎｇ ａｎｄ ｋｎｉｆｅ⁃ｅｄｇｅ
ｓｅａｌｉｎｇ （ａ） ｂｅｆｏｒｅ ｋｎｉｆｅ⁃ｅｄｇｅ ｓｅａｌｉｎｇ； （ｂ） ａｆｔｅｒ
ｋｎｉｆｅ⁃ｅｄｇｅ ｓｅａｌｉｎｇ
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探测器发射前， 月球样品封装容器内部首先进行真

空除气、 灭菌等净化处理， 然后在月球样品封装容器内

充入略高于大气压的高纯氮气， 利用橡胶圈径向密封防

止大气污染封装容器。 月球样品采集完成后， 外力驱动

盖体向下运动， 封装容器钛合金刀口刃入盖体铟银合

金， 同时橡胶圈与封装容器形成橡胶圈径向密封。 该密

封结构中橡胶圈材料选用改性低温硅橡胶， 其硬度为ＨＳ
（５５± ５）， 工 作 温 度 为 － ９０ ～ ２００ ℃， 压 缩 率 约 为

１３％［１１－１２］， 刀口刃入铟银合金深度为 ０􀆰 ５ ｍｍ［１３］。
２　 橡胶圈与刀口挤压冗余密封环境适应性试验

２􀆰 １　 Ｏ 形硅橡胶径向密封技术环境适应试验

由于高低温环境会对橡胶圈密封漏率产生影响，
因此需在常温、 低温 （ －１８０ ℃） 和低温恢复至常温

３ 种状态下， 分别对 Ｏ 形圈径向密封漏率进行了检

测。 常温状态及低温恢复至常温状态采用氦质谱检漏

仪［１４］进行检漏； 低温状态采用真空规定时测量出的

容器内部压力变化值， 通过测试数据计算出低温状态

下橡胶圈的漏率。 图 ５ 是检漏系统示意图， 表 １ 是 Ｏ
形圈密封检漏试验结果。

Ｆｉｇ ５　 Ｓｋｅｔｃｈ ｏｆ ｌｅａｋ ｒａｔｅｓ ｍｅａｓｕｒｉｎｇ ｓｙｓｔｅｍ
图 ５　 检漏系统示意图

表 １　 橡胶圈漏率检测结果

Ｔａｂｌｅ １　 Ｍｅａｓｕｒｉｎｇ ｒｅｓｕｌｔ ｏｆ ｌｅａｋ ｒａｔｅｓ ｏｆ ｔｈｅ ｒｕｂｂｅｒ ｒｉｎｇ

试验温度
常温

（２５ ℃）
低温

（－１７５ ℃）
低温回

到常温

漏率 Ｌ ／ （Ｐａ·ｍ３·ｓ－１） ＜５×１０－６ ＜１×１０－１ ＜５×１０－６

试验结果表明： 在低温状态下 Ｏ 形圈密封漏率

较大， 但低温恢复至常温后， 密封漏率基本与常温状

态下的漏率一致。
２􀆰 ２　 刀口挤压密封环境适应性试验

刀口密封是月球样品防污染的主密封， 它的可靠

性是保证月球样品不被污染的关键。 由于月球样品封

装容器在返回地球的过程中会经历空间高低温环境，
空间高、 低温环境可能会影响刀口密封的密封漏率，

因此针对刀口密封需进行高温环境、 低温环境密封漏

率试验。
高温试验时， 将密封试件在高温 （１２０ ～ １２４ ℃）

下保温 ４ ｈ， 待恢复至常温 １２ ｈ 后检测其漏率。 低温

试验时， 将密封试验件在低温 （ －８５ ～ －８９ ℃） 下保

温 ４ ｈ， 待恢复至常温 １２ ｈ 后检测其漏率。 高低温交

变试验时， 在温度－８５０
－４℃ ～１２０＋４

０ 　 ℃下进行 ６ 个循环

试验， 每个循环高、 低温段各保持 ４ ｈ， 待恢复至常

温 １２ ｈ 后检测其漏率。 刀口环境试验结果见表 ２。

表 ２　 刀口密封漏率检测结果

Ｔａｂｌｅ ２　 Ｅｘｐｅｒｉｍｅｎｔａｌ ｒｅｓｕｌｔｓ ｏｆ ｋｎｉｆｅ⁃ｅｄｇｅ ｓｅａｌ
试验条件 温度 ｔ ／ ℃ 漏率 Ｌ ／ （Ｐａ·ｍ３·ｓ－１）

常温 ２５ ３．６×１０－１１

高温 １２０～ ＋１２４ ２．７×１０－６

低温 －８５～ －８９ ４．６×１０－１１

从表 ２ 可以看出， 在经历高温试验后刀口密封漏

率大大增加， 从常温的 ３􀆰 ６ × １０－１１ Ｐａ·ｍ３ ／ ｓ 增加至

２􀆰 ７×１０－６ Ｐａ·ｍ３ ／ ｓ， 因此判断经历高温试验后刀口

密封失效。
３　 刀口密封失效分析及改进

３􀆰 １　 失效原因分析

高温试验后装置密封漏率明显上升， 漏率为 １０－６

Ｐａ·ｍ３ ／ ｓ 数量级， 刀口密封失效。 通过分析认为：
高温试验刀口密封失效是由于刀口与铟银合金的相对

位置发生变化引起的。 刀口刃入铟银合金的驱动力通

过盖体上端面提供， 当刀口刃入铟银合金 ０􀆰 ５ ｍｍ
后， 盖体上端面通过限位结构保持一定的预紧压力

Ｆ， 且限位结构与刀口都在密封容器上， 二者相对位

置不发生变化。 如图 ４ 所示， 密封结构在 １２０ ℃时，
盖体会沿刀尖方向膨胀， 由于盖体上端面被约束， 因

此盖体只能迎着刀尖向下膨胀， 经过计算盖体膨胀伸

长约 ０􀆰 ０３９ ｍｍ， 因此刀口会继续刃入铟银合金 ０􀆰 ０３９
ｍｍ。 当从高温恢复至常温后封装容器刀口恢复至常

温刃入 ０􀆰 ５ ｍｍ 的深度， 此时相当于刀口与铟银合金

挤压面产生 ０􀆰 ０３９ ｍｍ 的间隙， 因此刀口密封失

效［１２］， 漏率上升至 １０－６ Ｐａ·ｍ３ ／ ｓ 数量级。
低温试验后密封装置漏率虽有所变化， 但仍维持

１０－１１ Ｐａ·ｍ３ ／ ｓ 数量级， 与常温状态漏率检测结果相

当。 通过分析认为： 低温试验刀口密封仍能保持较高

的密封性， 原因是刀口与铟银合金的相对位置不变。
同样在驱动力作用下刀口刃入铟银合金 ０􀆰 ５ ｍｍ 后，
盖体上端面通过限位结构保持一定的预紧压力 Ｆ， 刀

口与铟银合金的相对位置不发生变化。 如图 ４ 所示，
密封结构在－８５ ℃时， 盖体会沿刀尖方向收缩， 由于
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盖体上端面被约束， 因此盖体只能远离刀尖向上收

缩， 经过计算盖体冷却收缩约 ０􀆰 ０２８ ｍｍ， 因此恢复

至常温后刀口与铟银合金挤压面应该产生 ０􀆰 ０２８ ｍｍ
的间隙， 但是由于预紧力 Ｆ 一直存在， 且预紧力远

大于刀口刃入铟银合金 ０􀆰 ０２８ ｍｍ 所需要的外力［１３］，
因此刀口与铟银合金挤压之间无间隙产生， 密封漏率

无明显变化。
通过高温及低温试验对比分析， 得出高温刀口密

封失效原因是高温膨胀导致刀口与铟银合金相对位置

发生了变化， 装置恢复常温后刀口与铟银合金产生缝

隙而导致漏率增加。
３􀆰 ２　 改进措施

通过上述失效原因分析， 只有保证铟银合金与刀

口的相对位置不发生变化， 才能保证刀口密封性能。
因此， 对密封结构进行改进， 如图 ６ 所示。

图 ６　 改进的橡胶圈与刀口挤压冗余密封结构

Ｆｉｇ ６　 Ｉｍｐｒｏｖｅｄ ｒｅｄｕｎｄａｎｔ ｓｅａｌｉｎｇ ｓｔｒｕｃｔｕｒｅ ｏｆ ｓｅａｌｉｎｇ ｒｉｎｇ ａｎｄ
ｋｎｉｆｅ⁃ｅｄｇｅ ｓｅａｌｉｎｇ （ａ） ｂｅｆｏｒｅ ｋｎｉｆｅ⁃ｅｄｇｅ ｓｅａｌｉｎｇ；
（ｂ） ａｆｔｅｒ ｋｎｉｆｅ⁃ｅｄｇｅ ｓｅａｌｉｎｇ

如图 ６ 所示， 当刀口刃入铟银合金时， 盖体锥面

与封装容器锥面配合， 形成限位。 当温度升高时， 封

装容器与盖体通过锥面限制刀口继续刃入铟银合金，
保持刀口与盖体铟银合金相对位置保持不变。
３􀆰 ３　 改进后密封性能验证试验

对改进的密封结构进行空间高低温环境适应性试

验， 试验结果如表 ３ 所示。

表 ３　 刀口密封改进后试验结果

Ｔａｂｌｅ ３　 Ｅｘｐｅｒｉｍｅｎｔａｔｉｏｎ ｒｅｓｕｌｔｓ ｏｆ ｉｍｐｒｏｖｅｄ
ｋｎｉｆｅ⁃ｅｄｇｅ ｓｅａｌ

试验条件 温度 ｔ ／ ℃ 泄率 Ｌ ／ （Ｐａ·ｍ３·ｓ－１）
常温 ２５ １．１×１０－１１

高温 ＋１２０～ ＋１２４ ３．４×１０－１１

低温 ≤－８５ ４．７×１０－１１

高低温循环 －８５０
－４ ～１２０＋４

０ ５．４×１０－１１

４　 结论
采用橡胶圈与刀口挤压冗余密封方案， 设计月球样

品真空密封结构， 并对密封结构进行空间高低温适应性
试验。 结果表明， 设计的密封结构经历空间高低温环境
后仍维持常温下 １０－１１ Ｐａ·ｍ３ ／ ｓ 数量级的密封漏率， 因
而能够维持月球样品的原态， 防止月球样品污染。
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摘要： 利用 Ａｂａｑｕｓ 软件建立穿舱电缆填料函密封结构的二维轴对称模型， 对填料函中填料在安装状态下的变形

及力学行为进行有限元分析， 分析填料轴向预压缩量、 接触面过盈量、 接触面摩擦因数对填料函密封性能的影响。 结

果表明： 预压缩量对填料轴向位移、 接触面径向位移、 径向接触应力的影响程度较大， 三者均随着预压缩量的增大而

增大； 预压缩量一定， 接触面过盈量对填料轴向位移影响程度较小， 在指定轴向位置处， 接触面径向应力随着过盈量

的增长呈线性增长； 摩擦因数对径向接触应力影响程度较小， 随着摩擦因数的增大， 径向接触应力略有增长。
关键词： 电缆填料函； 径向接触应力； 密封结构
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Ｋｅｙｗｏｒｄｓ：ｃａｂｌｅ ｓｔｕｆｆｉｎｇ ｂｏｘ；ｒａｄｉａｌ ｃｏｎｔａｃｔ ｓｔｒｅｓｓ；ｓｅａｌ ｓｔｒｕｃｔｕｒｅ

　 深潜器耐压舱壁布置着大量的电缆填料函， 填料

函密封结构的设计直接影响到深潜器的安全性， 若该

密封结构设计不合理， 深海航行过程中就有可能引起

密封失效， 海水将通过填料函泄漏至舱室内部。 电缆

填料函中填料是由若干个矩形填料环组成的， 将填料

塞入电缆与填料函所构成的空腔内， 旋紧压紧螺母使

填料发生轴向压缩， 从而使得填料向径向方向膨胀，
使填料与轴、 填料函内壁接触面产生密封压力， 该压

力即为径向接触应力。
目前， 并没有标准的理论计算方法可以真实描述

填料函中填料的力学性能， 且进行试验研究也具有一

定的难度， 因此， 有必要应用数值仿真分析的方法来

求得更真实的密封应力。 目前国内外对于密封结构的

有限元分析主要集中于 Ｏ 形密封圈［１－２］， 填料函有限

元分析领域较少涉及。 秦瑶［３］ 在研究 Ｖ 型填料密封

的力学及润滑性能时， 将轴填料函中的填料视为一个

整体进行有限元分析， 该简化并不能真实反应填料力

学性能； ＤＩＡＮＹ 和 ＢＯＵＺＩＤ［４－５］ 对阀门填料函进行有

限元分析， 得出密封压力随摩擦因数、 轴向压缩力的

变化趋势， 但并未考虑接触面过盈量的影响。 本文作

者利用大型通用有限元分析软件 Ａｂａｑｕｓ 对穿舱电缆

填料函典型密封结构进行建模和计算， 分析接触面过

盈量、 摩擦因数及压紧螺母轴向位移对填料密封性能

的影响， 为穿舱填料函密封结构设计提供理论基础。
１　 计算模型

穿舱电缆填料函密封结构中填料函、 填料、 电缆

及压紧螺母均是轴对称的， 如图 １ 所示。 图中电缆直



径 ｄ１ ＝ ２９ ｍｍ， 填料函内径 ｄ２ ＝ ４３ ｍｍ， 填料函外径

ｄ３ ＝ ６３ ｍｍ， 填料函长度 Ｌ ＝ ７０ ｍｍ。 填料是由 ５ 个矩

形填料环组成的， 其总长度 ｌ ＝ ５０ ｍｍ。 矩形填料环

在理想条件下， 轴向及径向所受的载荷亦是轴对称

的； 同时根据 Ａｂａｑｕｓ 软件的功能特点， 可将穿舱电

缆填料函三维密封结构简化为平面轴对称模型， 该简

化不仅能够反映密封结构的真实力学性能， 亦可提高

计算速度。

图 １　 穿舱电缆填料函密封结构示意图

Ｆｉｇ １　 Ｓｔｒｕｃｔｕｒａｌ ｄｉａｇｒａｍ ｏｆ ｓｅａｌ ｓｔｒｕｃｔｕｒｅ ｏｆ ｓｔｕｆｆｉｎｇ⁃ｂｏｘ

如图 ２ 所示， 由于密封结构边界条件的复杂性，
若只是单独提取填料进行仿真分析， 会影响仿真结果

的真实性及有效性， 因此， 需将密封结构中填料函、
电缆、 填料环作为一个整体进行有限元分析， 将复杂

的电缆结构简化为缆芯和绝缘层， 缆芯材料为铜， 绝

缘层材料采用硅橡胶， 舱壁及填料函材料均为钢， 各

部件材料参数如表 １ 所示。 将压紧螺母设置为解析刚

体， 并为其指定参考点。 目前， 国内阀门填料密封中

早已利用聚四氟乙烯 （ＰＴＦＥ） 和石墨等材料取代石

棉作为填料材料， 聚四氟乙烯主要用于密封低温介

质， 而石墨适用于高温介质［６］， 由于海水属于低温介

质， 因此选择聚四氟乙烯作为矩形填料环材料。

图 ２　 密封结构轴对称模型

Ｆｉｇ ２　 Ｔｈｅ ａｘｉｓｙｍｍｅｔｒｉｃ ｍｏｄｅｌ ｏｆ ｓｅａｌ ｓｔｒｕｃｔｕｒｅ

表 １　 各部件材料参数表

Ｔａｂｌｅ １　 Ｓｔｕｆｆｉｎｇ⁃ｂｏｘ ｃｏｍｐｏｎｅｎｔｓ ｍａｔｅｒｉａｌ ｐａｒａｍｅｔｅｒ
名称 材料 弹性模量 Ｅ ／ ＭＰａ 泊松比

舱壁 钢 ２．１×１０５ ０．３
填料函 钢 ２．１×１０５ ０．３
缆芯 铜 １．１×１０５ ０．３５

绝缘层 硅橡胶 ２８０ ０．４
填料环 ＰＴＦＥ １３０ ０．４３

２　 有限元模型

利用 Ａｂａｑｕｓ 软件进行有限元分析， 主要仿真填

料函中填料所受到的轴向应力、 侧向压力等力学行

为。 研究轴向预压缩量、 接触面过盈量、 接触面摩擦

因数对填料轴向位移、 接触面径向位移、 接触面径向

接触应力轴向分布的影响。 填料函的轴对称有限元模

型如图 ３ 所示， 模型中填料由 ５ 个方形填料环组成，
每个填料环宽度为 １０ ｍｍ， 采用罚函数算法描述填料

与电缆、 填料与填料函内壁之间的接触问题， 采用硬

接触描述绝缘层与缆芯、 矩形填料环与填料环之间的

接触问题。

图 ３　 密封结构有限元模型

Ｆｉｇ ３　 Ｔｈｅ ｆｉｎｉｔｅ ｅｌｅｍｅｎｔ ｍｏｄｅｌ ｏｆ ｓｅａｌ ｓｔｒｕｃｔｕｒｅ

边界条件：（１）约束舱壁、 电缆两端的轴向、 径

向位移及平面内旋转， 即 Ｕ１ ＝ ０， Ｕ２ ＝ ０， ＵＲ３ ＝ ０；
（２） 约束压紧螺母的径向位移及平面内旋转， 设置

其轴向位移， 作为填料环的轴向预压缩量， 即 Ｕ１ ＝
０， Ｕ２ ＝设置值， ＵＲ３ ＝ ０。

Ｍｏｏｎｅｙ⁃Ｒｉｖｌｉｎ 模 型 中 定 义 的 超 弹 性 材 料 是

Ａｂａｑｕｓ 材料库中最能表征矩形填料环特性的［５］， 它

的常量是由三轴压力测试确定的， 并且仅考虑负载的

情况。 在初始加载过程中， 利用 Ｍｏｏｎｅｙ⁃Ｒｉｖｌｉｎ 模型

可以达到描述填料环、 电缆绝缘层超弹性材料在大变

形下的力学性能。 为研究上述 ３ 个因素的影响， 取填

料左右端预压缩量 ｗ０１、 ｗ０２分别为 ０、 ０􀆰 ２、 ０􀆰 ４、 ０􀆰 ６
ｍｍ； 取填料与电缆接触面之间的过盈量 Δδ１、 填料与

填料函内壁接触面之间的过盈量 Δδ２ 分别为 ０、 ０􀆰 ０２、
０􀆰 ０４、 ０􀆰 ０６、 ０􀆰 ０８ ｍｍ； 取填料与电缆接触面之间的

摩擦因数 μ１ 为 ０􀆰 ２、 ０􀆰 ３、 ０􀆰 ４， 取填料与填料函内壁
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接触面之间的摩擦因数 μ２ 为 ０􀆰 ２。
３　 仿真结果及分析

图 ４ 示出了在有限元分析模型中取一定的预压缩

量 （ ｗ０１ ＝ ｗ ０２ ＝ ０􀆰 ２， ０􀆰 ４ ｍｍ） 和摩擦因数 （ μ１ ＝ μ２

＝ ０􀆰 ２）， 在不同过盈量情况下填料轴向位移的轴向分

布。 可以看出， 随着预压缩量增加， 填料轴向位移沿

轴向位置整体增大， 且填料轴向位移最大值位于填料

的左右两端， 其值近似等于预压缩量。 在预压缩量一

定的情况下， 接触面过盈量对指定位置处的轴向位移

的影响程度较小。 如图 ５ 所示， 当 ｗ０１ ＝ ｗ０２ ＝ ０􀆰 ４、
μ１ ＝μ２ ＝ ０􀆰 ２ 时， 在轴向位置 ３０、 ４０ ｍｍ 处， 随着过盈

量增大， 该处轴向位移减小， 但其变化率较小。

图 ４　 填料轴向位移的轴向分布

Ｆｉｇ ４　 Ｔｈｅ ａｘｉａｌ ｄｉｓｔｒｉｂｕｔｉｏｎ ｏｆ ａｘｉａｌ ｄｉｓｐｌａｃｅｍｅｎｔ ｏｆ ｐａｃｋｉｎｇ

图 ５　 指定位置处填料的轴向位移 （ ｗ０１ ＝ ｗ ０２ ＝ ０􀆰 ４ ｍｍ，
μ１ ＝ μ２ ＝ ０􀆰 ２）

Ｆｉｇ ５　 Ａｘｉａｌ ｄｉｓｐｌａｃｅｍｅｎｔ ｏｆ ｐａｃｋｉｎｇ ａｔ ｓｐｅｃｉｆｉｅｄ ｌｏｃａｔｉｏｎ
（ ｗ０１ ＝ ｗ ０２ ＝ ０􀆰 ４ ｍｍ， μ１ ＝ μ２ ＝ ０􀆰 ２）

图 ６ 示出了在有限元模型中取一定预压缩量（ｗ０１

＝ｗ０２ ＝ ０􀆰 ４ ｍｍ） 和摩擦因数 （ μ１ ＝ μ２ ＝ ０􀆰 ２） 时， 不

同过盈量情况下接触面径向位移沿轴向分布的变化曲

线。 可以看出， 填料与电缆接触面的径向位移变化并

不均匀， 先急剧增大， 而后呈指数形式减小， 在填料

中间位置处达到最小值， 由于预压缩量 ｗ０１ 、 ｗ０２ 相

等， 径向位移变化趋势呈 Ｍ 型， 最大径向位移并非

发生于填料轴向位移最大处 （填料最左端）， 发生该

情况的主要原因是接触面最左端处受电缆的切向约

束。 如图 ７ 所示， 对于给定轴向位置处 （ ｘ ＝ １０、 ２０
ｍｍ）， 接触面径向位移随接触面过盈量呈线性增长。

图 ６　 接触面径向位移的轴向分布 （ ｗ０１ ＝ ｗ ０２ ＝ ０􀆰 ４ ｍｍ，
μ１ ＝ μ２ ＝ ０􀆰 ２）

Ｆｉｇ ６　 Ｔｈｅ ａｘｉａｌ ｄｉｓｔｒｉｂｕｔｉｏｎ ｏｆ ｒａｄｉａｌ ｄｉｓｐｌａｃｅｍｅｎｔ ｏｆ ｐａｃｋｉｎｇ
（ ｗ０１ ＝ ｗ ０２ ＝ ０􀆰 ４ ｍｍ， μ１ ＝ μ２ ＝ ０􀆰 ２）

图 ７　 不同位置处填料的径向位移 （ μ１ ＝ μ２ ＝ ０􀆰 ２ ）
Ｆｉｇ ７　 Ｒａｄｉａｌ ｄｉｓｐｌａｃｅｍｅｎｔ ｏｆ ｐａｃｋｉｎｇ ａｔ ｓｐｅｃｉｆｉｅｄ ｌｏｃａｔｉｏｎ

（ μ１ ＝ μ２ ＝ ０􀆰 ２）

图 ８ 示出了在有限元模型中取一定预压缩量

（ ｗｏ１ ＝ ｗｏ２ ＝ ０􀆰 ４ ｍｍ） 和摩擦因数 （ μ１ ＝ μ２ ＝ ０􀆰 ２）
时， 不同过盈量工况下填料与电缆、 填料与填料函接

触面径向接触应力沿轴向分布的变化曲线。 径向接触

应力是表征填料函结构密封性的一个重要参数， 由图

９ 可知， 在指定轴向位置处， 径向接触应力随着过盈

量的增大呈线性增长， 过盈量越大， 径向接触应力沿

轴向的变化率就越大。
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图 ８　 不同 Ｏ 过盈量工况下径向接触应力 （ ｗ０１ ＝ ｗ ０２ ＝
０􀆰 ４ ｍｍ， μ１ ＝ μ２ ＝ ０􀆰 ２）

Ｆｉｇ ８　 Ｒａｄｉａｌ ｃｏｎｔａｃｔ ｓｔｒｅｓｓｅｓ ｕｎｄｅｒ ｄｉｆｆｅｒｅｎｔ ｍａｇｎｉｔｕｄｅ ｏｆ ｉｎｔｅｒｆ⁃
ｅｒｅｎｃｅ （ ｗ０１ ＝ ｗ ０２ ＝ ０􀆰 ４ ｍｍ， μ１ ＝ μ２ ＝ ０􀆰 ２）

图 ９　 指定位置处径向接触应力 （ ｗ０１ ＝ ｗ ０２ ＝ ０􀆰 ４ ｍｍ，
μ１ ＝ μ２ ＝ ０􀆰 ２）

Ｆｉｇ ９　 Ｒａｄｉａｌ ｃｏｎｔａｃｔ ｓｔｒｅｓｓｅｓ ａｔ ｓｐｅｃｉｆｉｅｄ ｌｏｃａｔｉｏｎ （ ｗ０１ ＝
ｗ ０２ ＝ ０􀆰 ４ ｍｍ， μ１ ＝ μ２ ＝ ０􀆰 ２）

图 １０ 示出了在有限元模型中取一定接触面过盈
量 （ Δδ１ ＝ Δδ２ ＝ ０􀆰 ０４ ｍｍ）、 摩擦因数 （ μ１ ＝ μ２ ＝
０􀆰 ２） 和填料左端预压缩量 （ ｗ０１ ＝ ０􀆰 ４ ｍｍ） 时， 不同
右端预压缩量工况下接触面径向接触应力沿轴向分布
的变化曲线。 可知， 预压缩量对径向接触应力的影响
较大， 很大程度上决定了矩形填料环的密封性能， 预
压缩量 ｗ０２ 越大， 径向接触应力越大， 当 ｘ ≥２５ ｍｍ
时， 其增长率沿着轴向位置的增大而增大。 理论上径
向接触应力越大， 密封性就越好， 但过大的径向接触
应力长期作用于填料、 电缆， 会对填料、 电缆绝缘层
产生疲劳破坏， 材料表面或内部产生损伤而失去弹
性， 即压缩永久变形， 使得径向接触应力减少， 降低
矩形填料环的密封性能和使用寿命， 严重的还会剪切
缆芯， 使金属结构层变形与疲劳。 因此， 在保证填料
函密封的前提下， 控制好填料函安装时压紧螺母旋紧
程度以及接触面的过盈量， 使最小径向接触应力略大
于介质压力， 减少对矩形填料环及电缆的损伤， 保证

矩形填料环的弹性性能。

图 １０　 不同预压缩量 ｗ０２ 下径向接触应力 （ｗ０１ ＝ ０􀆰 ４ ｍｍ，
Δδ１ ＝Δδ２ ＝ ０􀆰 ０４ ｍｍ， μ１ ＝μ２ ＝ ０􀆰 ２）

Ｆｉｇ １０　 Ｒａｄｉａｌ ｃｏｎｔａｃｔ ｓｔｒｅｓｓｅｓ ｕｎｄｅｒ ｄｉｆｆｅｒｅｎｔ ｐｒｅ⁃ｃｏｍｐｒｅｓｓｉｏｎ
（ｗ０１ ＝ ０􀆰 ４ ｍｍ， Δδ１ ＝Δδ２ ＝ ０􀆰 ０４ ｍｍ， μ１ ＝μ２ ＝ ０􀆰 ２）

图 １１ 示出了在有限元模型中取一定预压缩量
（ ｗ０１ ＝ ｗ０２ ＝ ０􀆰 ４ ｍｍ）、 接触面过盈量 （ Δδ１ ＝ Δδ２ ＝
０􀆰 ０４ ｍｍ）、 摩擦因数 μ２ （ μ２ ＝ ０􀆰 ２） 时， 在不同摩擦
因数 μ１ 工况下接触面径向接触应力沿轴向分布的变化
曲线。 可以看出， 在该工况下， 摩擦因数 μ１ 对径向接
触应力影响程度较小， 随着摩擦因数 μ１ 的增大， 径向
接触应力略有增长。 但并非摩擦因数越大越好， 主要
是因为摩擦因数越大， 要想达到固定的压缩量， 就需
要越大的轴向应力来克服填料与电缆间的摩擦力， 而
摩擦因数增大易对填料、 电缆表面磨损， 且填料的径
向变形量变化不大， 不能明显提高径向接触应力。 因
此， 在矩形填料环加工时， 应尽量减小其表面粗糙度，
以免因其摩擦因数过大而影响密封效果及使用寿命。

图 １１　 不同摩擦因数 μ１ 下径向接触应力 （ｗ０１ ＝ｗ０２ ＝ ０􀆰 ４ ｍｍ，
μ２ ＝ ０􀆰 ２， Δδ１ ＝Δδ２ ＝ ０􀆰 ０４ ｍｍ）

Ｆｉｇ １１　 Ｒａｄｉａｌ ｃｏｎｔａｃｔ ｓｔｒｅｓｓｅｓ ｕｎｄｅｒ ｄｉｆｆｅｒｅｎｔ ｆｒｉｃｔｉｏｎ ｃｏｅｆｆｉｃｉｅｎｔ
（ｗ０１ ＝ｗ０２ ＝ ０􀆰 ４ ｍｍ， μ２ ＝ ０􀆰 ２， Δδ１ ＝Δδ２ ＝ ０􀆰 ０４ ｍｍ）
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摘要： 为解决电机密封在高转速、 双向旋转工况下润滑介质向电机绕组内侧泄漏的问题， 设计一套液膜密封装

置。 采用有限差分法离散柱坐标系下雷诺方程， 利用 ＳＯＲ 求解端面液膜压力分布， 比较枞树槽和 Ｔ 型槽的液膜密封装

置的泵送性能、 承载能力及泄漏量分别随转速、 膜厚的变化规律。 结果表明： 同条件下枞树槽压力峰值大于 Ｔ 型槽；
枞树槽在较低的转速或较大的膜厚下即可实现泄漏介质的完全反输； 同膜厚下枞树槽开启力大于 Ｔ 型槽且枞树槽开启

力随转速、 膜厚变化明显； 综合分析， 枞树槽较适用于高转速、 双向旋转的电机液膜密封。
关键词： 电机； 液膜密封； 结构设计； 性能分析
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　 电机密封的作用是防止润滑介质向电机内侧泄

漏， 而电机密封故障引起的润滑介质泄漏将影响电机

绕组的绝缘性能， 甚至导致电机因短路而烧毁。 研究

人员对电机密封展开了一系列的研究， 如张显亮［１］分

析了油室空腔中采用的双端面机械密封在潜水电机密

封中的应用； 蒋利军和廖甘标［２］在高速电动机的油封

改造中， 提出将原来采用的油毡密封和聚四氟乙烯浮

动迷宫环密封组成的组合密封改造成两道接触式密封

和一道蜂窝密封； 张帆等人［３］介绍了潜油电机为满足

油井特殊环境中长期运转的要求而采取的几种密封形

式， 采用多道机械密封的方法实现其旋转轴的密封。
但如何解决电机密封在高转速、 双向旋转的工况下润

滑介质向电机绕组内侧泄漏的问题， 目前尚未见到相

关报道。 本文作者设计了一套液膜密封装置， 其端面

分别采用枞树槽与 Ｔ 型槽； 将柱坐标系下的雷诺方程

离散为五点差分格式， 利用 ＳＯＲ 求解得到端面液膜

压力分布， 进而比较了枞树槽和 Ｔ 型槽的泵送性能、
承载能力及泄漏量分别随转速、 膜厚的变化规律， 为

液膜密封在电机上的应用提供参考。



１　 电机密封结构设计

１􀆰 １　 原电机密封结构

原电机密封结构如图 １ 所示， 密封的位置处于电

机轴承和电机绕组之间。 原电机密封采用挤压型填料

密封， 其工作原理是依靠挤压密封弹性件发生弹性变

形， 产生足够大的接触压力来阻碍润滑介质泄漏。 但

由于在高速运行中挤压型弹性体磨损加剧， 弹性体体

积减少导致接触压力不断减少而使密封失效。 考虑到

电机密封的高转速并正反转交替运行， 润滑介质无固

体颗粒杂质、 无腐蚀性且不易汽化和结晶的情况； 同

时， 考虑到电机内部空间狭小， 轴向尺寸不超过 ３５
ｍｍ 的情况， 本文作者设计了一套液膜密封装置来解

决电机密封在高转速、 正反转交替工况下的泄漏问

题。 液膜密封具有无需复杂封油供给与循环系统， 可

在高的 ｐｖ 值下使用， 可显著减少密封端面的泄漏，
可在特殊的工况下可靠运行等优点［４］。

图 １　 原电机密封结构

Ｆｉｇ １　 Ｏｒｉｇｉｎａｌ ｓｔｒｕｃｔｕｒｅ ｏｆ ｍｏｔｏｒ ｓｅａｌ

１􀆰 ２　 改造后的电机密封结构

针对电机高转速和正反转交替的工况， 选用双向

旋转液膜密封槽型。 由于受弹簧旋向影响， 零件易受

冲击且密封面摩擦条件恶劣， 要求零件耐磨性和耐冲

击性高， 因此该密封型式采用多点布小弹簧结构， 组

装套采用牙嵌式结构， 静环用防转零件。 考虑到轴高

速时由于离心力作用会严重影响弹簧的弹性， 增大密

封件的转动惯量和剧烈搅动周围介质而增加阻力， 影

响转动件平衡， 这就要求摩擦副材料有较高的 ｐｃｖ
值， 防止振动过大［５］。 由于端面周速较大， 故采用静

止式密封。 动环与轴直接配合， 利用轴套与轴端螺母

夹紧传递力矩， 静环传动的实体轴向尺寸为 ２５ ｍｍ，
最终改造后的电机液膜密封如图 ２ 所示， 其采用单端

面、 平衡型、 多弹簧、 静止式和弹簧内置式结构， 动

环采用碳化钨硬质合金材料， 静环采用材质为 ２Ｃｒ１３
的金属环镶嵌石墨环。 密封的泄漏点有 ４ 个， 分别是

压盖与密封腔体之间的 Ｏ 形圈密封， 压盖与静环之

间的 Ｏ 形圈密封， 动环与轴套之间的 Ｏ 形圈密封和

动静环端面密封。 其中由于动静环端面密封属于动密

封， 易发生密封失效， 本文作者将重点研究枞树槽与

Ｔ 型槽 ２ 种端面槽型对密封性能的影响。

图 ２　 改造后的电机密封结构

Ｆｉｇ ２　 Ｔｈｅ ｒｅｆｏｒｍｅｄ ｍｏｔｏｒ ｓｅａｌ

２　 计算模型与特性参数

２􀆰 １　 计算模型

图 ３ 给出了内径侧开槽的枞树槽与 Ｔ 型槽的几何

模型。

图 ３　 槽型几何结构

Ｆｉｇ ３　 Ｇｅｏｍｅｔｒｉｃ ｓｔｒｕｃｔｕｒｅ ｏｆ ｇｒｏｏｖｅｓ （ａ） ｆｉｒ ｔｒｅｅ ｇｒｏｏｖｅ；
（ｂ） Ｔ ｇｒｏｏｖｅ
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其槽型参数为： 枞树槽的槽台比 β 为 ４， 槽坝比

φ 为 １􀆰 ５， 螺旋角 α 为 ２０°； Ｔ 型槽根径 ｒｇ 为 ４４􀆰 ５
ｍｍ， 槽底半径 ｒｇ１为 ４ ｍｍ； 槽宽比 γ 为 ０􀆰 ３３； 端面

结构参数为： 内径 ｒ ｉ 为 ４２􀆰 ５ ｍｍ， 外径 ｒｏ 为 ４８􀆰 ５
ｍｍ， 槽深 ｈ 为 ５， 槽数 Ｎ 为 ２４。 取端面间流体为计

算对象， 由于流场是轴对称且周期性分布， 理论上各

区域的流场是相同的， 若端面开槽数为 Ｎ， 则可以选

择整个密封端面的 １ ／ Ｎ 份作为计算区域。 密封介质

为润滑油， 黏度 μ 为 ０􀆰 ０２８ ６ Ｐａ·ｓ， 密度 ρ 为 ８７２
ｋｇ ／ ｍ３。 密封内径处压力为 ｐ ｉ 为 ０􀆰 １ ＭＰａ， 密封外径

处压力 ｐｏ 为 ０􀆰 ５ ＭＰａ。
２􀆰 ２　 特性参数

（１） 承载能力： 密封承载能力又称开启力， 由

液膜压力场在端面区域积分得到， 计算公式为

Ｆｏ ＝ ∫２π

０
∫ｒｏ
ｒ ｉ
ｐｒｄｒｄθ ＝ Ｎ∫θｏ

θ ｉ

∫ｒｏ
ｒ ｉ
ｐｒｄｒｄθ （１）

（２） 泄漏量： 泄漏量用体积泄漏量或质量泄漏

量来表示， 利用端面间液膜压力的积分求得。

Ｓ ｔ ＝ ｒ ｉ∫２π

０
－ ｈ３

１２μ
􀆟ｐ
􀆟ｒ

æ

è
ç

ö

ø
÷

ｒ ＝ ｒ ｉ

ｄθ （２）

３　 数值计算

３􀆰 １　 基本假设

为便于方程的离散， 对密封间隙内流场做了如下

的简化［６］：
（１） 忽略惯性力的影响；
（２） 端面间流体的流动属于连续介质流动；
（３） 密封液膜中的流体作层流运动， 液膜中没

有漩涡和紊流， 而且符合牛顿黏性定律；
（４） 密封在非接触下工作， 密封端面间的热量

产生非常少， 温度变化可忽略；
（５） 膜厚很薄， 认为在膜厚方向液体的压力和

密度保持不变。
３􀆰 ２　 离散数学模型

利用有限差分法对柱坐标系下的雷诺方程进行离

散［７］， 可得

１
ｒ

􀆟
􀆟θ

ｈ３

１２μ
􀆟ｐ
􀆟θ

æ

è
ç

ö

ø
÷ ＋ 􀆟

􀆟ｒ
ｒｈ３

１２μ
􀆟ｐ
􀆟θ

æ

è
ç

ö

ø
÷ ＝ ｒω

２
􀆟ｈ
􀆟θ

（３）

图 ４ 为有限差分法的控制体积图， 在整个密封端

面上均存在点网格， 在这个控制体积上径向流和周向

流分别为

ｑｒ ＝ － ｈ３

１２μ
􀆟ρ
􀆟ｒ

（４）

ｑθ ＝ － ｈ３

１２μ
􀆟ｐ
ｒ􀆟θ

＋ｒω
ｈ
２

（５）

图 ４　 有限差分控制体积图

Ｆｉｇ ４　 Ｃｏｎｔｒｏｌ ｖｏｌｕｍｅ ｏｆ ｆｉｎｉｔｅ ｄｉｆｆｅｒｅｎｃｅ

由公式 （５） 可计算出通过控制体左边界的流

量， 见公式 （６）。

ｑθｉ－１ ／ ２ ＝ －
ｈ３
ｉ－１ ／ ２，ｊ

１２μｒ ｉ，ｊ
􀆟ｐ
􀆟θ

æ

è
ç

ö

ø
÷

ｉ－１ ／ ２，ｊ

＋ｒ ｉ，ｊω
ｈ ｉ－１ ／ ２，ｊ

２
（６）

在控制体的边界处必须将膜厚和压力梯度考虑在

内， 文中边界处膜厚值取两边节点的中点 （假定两

边节点的平均膜厚可用）， 边界处压力梯度采用中心

差分法计算， 见公式 （７）。
􀆟ｐ
􀆟θ

æ

è
ç

ö

ø
÷

ｉ－１ ／ ２，ｊ

＝
ｐ ｉ，ｊ－ｐ ｉ－１，ｊ

Δθ
（７）

将式 （６） 带入式 （７）， 可以类似写出其他 ３ 个

边界的表达式， 则径向流和周向流可以表示为式

（８） — （１１）。

ｑｒｉ，ｊ－１ ／ ２ ＝ －
ｈ３

ｉ，ｊ－１ ／ ２

１２μ
ｐ ｉ，ｊ－ｐ ｉ－１，ｊ

Δｒ
æ

è
ç

ö

ø
÷ （８）

ｑｒｉ，ｊ＋１ ／ ２ ＝ －
ｈ３

ｉ，ｊ＋１ ／ ２

１２μ
ｐ ｉ，ｊ＋１－ｐ ｉ，ｊ

Δｒ
æ

è
ç

ö

ø
÷ （９）

ｑθｉ－１ ／ ２，ｊ ＝ －
ｈ３

ｉ－１ ／ ２，ｊ

１２μｒ ｉ，ｊ
ｐ ｉ，ｊ－ｐ ｉ－１，ｊ

Δθ
æ

è
ç

ö

ø
÷ ＋ｒ ｉ，ｊω

ｈ ｉ－１ ／ ２，ｊ

２
（１０）

ｑθｉ＋１ ／ ２，ｊ ＝ －
ｈ３

ｉ＋１ ／ ２，ｊ

１２μｒ ｉ，ｊ
ｐ ｉ＋１，ｊ－ｐ ｉ－１，ｊ

Δθ
æ

è
ç

ö

ø
÷ ＋ｒ ｉ，ｊω

ｈ ｉ＋１ ／ ２，ｊ

２
（１１）

假定挤压效应可以忽略， 动平面完全平行， 在控

制体积内液体总量为常数， 因此总流入量为 ０， 即满

足公式 （１２）。

（ｑθｉ－１ ／ ２，ｊ － ｑθｉ＋１ ／ ２，ｊ ） Δｒ ＋ ｑｒｉ，ｊ－１ ／ ２ ｒ ｉ，ｊ－
Δｒ
２

æ

è
ç

ö

ø
÷ Δθ － ｑｒｉ，ｊ＋１ ／ ２

ｒ ｉ．ｊ＋
Δｒ
２

æ

è
ç

ö

ø
÷ Δθ＝ ０ （１２）

将式 （８） — （１１） 代入公式 （１２）， 整理得到

极坐标下雷诺方程式 （３） 的有限差分表达式， 如公

式 （１３） 所示。
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　 　 ｐ ｉ，ｊ

ｈ３
ｉ－１ ／ ２，ｊ

１２μｒ ｉ，ｊ
Δｒ
Δθ

＋
ｈ３

ｉ＋１ ／ ２，ｊ

１２μｒ ｉ，ｊ
Δｒ
Δθ

＋
ｈ３

ｉ，ｊ－１ ／ ２

１２μ
ｒ ｉ，ｊ－

Δｒ
２

æ

è
ç

ö

ø
÷
Δθ
Δｒ

＋
ｈ３

ｉ，ｊ＋１ ／ ２

１２μ
ｒ ｉ，ｊ＋

Δｒ
２

æ

è
ç

ö

ø
÷
Δθ
Δｒ

é

ë
êê

ù

û
úú －ｐ ｉ－１，ｊ

ｈ３
ｉ－１ ／ ２，ｊ

１２μｒ ｉ，ｊ
Δｒ
Δθ

－ ｐ ｉ＋１，ｊ

ｈ３
ｉ＋１ ／ ２，ｊ

１２μｒ ｉ，ｊ
Δｒ
Δθ

－

ｐ ｉ，ｊ－１

ｈ３
ｉ，ｊ－１ ／ ２

１２μ
ｒ ｉ，ｊ－

Δｒ
２

æ

è
ç

ö

ø
÷
Δθ
Δｒ

－ｐ ｉ，ｊ－１

ｈ３
ｉ，ｊ＋１ ／ ２

１２μ
ｒ ｉ，ｊ＋

Δｒ
２

æ

è
ç

ö

ø
÷
Δθ
Δｒ

－
ｒ ｉ，ｊωΔｒ

２
（ｈ ｉ－１ ／ ２，ｊ－ｈ ｉ＋１ ／ ２，ｊ） ＝ ０ （１３）

　 　 公式 （ １３） 可以写为五点差分格式， 如公式

（１４） 所示。
Ｄｉ，ｊｐ ｉ，ｊ－Ｅ ｉ，ｊｐ ｉ－１，ｊ－Ｆ ｉ，ｊｐ ｉ＋！，ｊ－Ｇ ｉ，ｊｐ ｉ，ｊ－１－Ｈｉ，ｊｐ ｉ，ｊ＋１－Ｑｉ，ｊ ＝ ０

（１４）
式中： Ｄｉ，ｊ， Ｅ ｉ，ｊ， Ｆ ｉ，ｊ， Ｇ ｉ，ｊ， Ｈｉ，ｊ， Ｑｉ，ｊ为系数。

此处系数包含了密封几何结构的信息， 对于给定

膜厚各个系数也是固定的。
公式 （１４） 可以应用在压力未知的各个节点。

对于密封模型， 单周期节点如图 ５ 所示。 在密封环内

径和外径侧的节点压力是已知的； 由于周期性边界条

件， 在 ｉ＝ １ 和 ｉ＝ ｉｍａｘ上的节点压力相等。

图 ５　 单周期节点图

Ｆｉｇ ５　 Ｓｉｎｇｌｅ⁃ｃｙｃｌｅ ｎｏｄｅ ｆｉｇｕｒｅ

本文作者采用逐次超松弛迭代 （ＳＯＲ） 的方法来

求解压力分布， 见式 （１５）。 此种迭代方式中 Ｇａｕｓｓ⁃
Ｓｅｉｄｅｌ 的结果 （见式 （１６） ） 用来作为每个迭代步骤

中值变化的基础。 在逐次超松弛迭代中如果松弛因子

Ω＜１ 则收敛太慢， Ω＞２ 时迭代不稳定， 因此应该取

松弛因子 １≤Ω≤２。
ｐ（ｎ＋１）
ｉ，ｊＳＯＲ ＝ （１－Ω） ｐ（ｎ）

ｉ，ｊ ＋Ωｐ
（ｎ＋１）
ｉ，ｊＧＳ （１５）

ｐ（ｎ＋１）
ｉ，ｊＧＳ ＝ １

Ｄｉ，ｊ
（Ｅ ｉ，ｊｐ

（ｎ＋１）
ｉ－１，ｊ ＋Ｆ ｉ，ｊｐ

（ｎ）
ｉ＋１，ｊ＋Ｇ ｉ，ｊｐ

（ｎ＋１）
ｉ，ｊ－１ ＋

Ｈｉ，ｊｐ
（ｎ）
ｉ，ｊ＋１＋Ｑ） （１６）
用最大误差法来控制迭代的结束， 见式 （１７），

最终得到密封环间隙流体的压力分布。

ｍａｘ
１＜ｉ＜ｉｍａｘ
１＜ｊ＜ｊｍａｘ

ｐ（ｎ＋１）
ｉ，ｊ －ｐｎ

ｉ，ｊ

ｐｎ
ｉ，ｊ

＜δ （１７）

３􀆰 ３　 网格划分情况

如图 ６ 所示， 分析采用 ５５×５５ 的网格密度， 可满

足求解的精度要求且计算速度适中。 经验证， 网格无

关性良好。

图 ６　 枞树槽和 Ｔ 型槽的膜厚图

Ｆｉｇ ６　 Ｆｉｌｍ ｔｈｉｃｋｎｅｓｓ ｍａｐ ｏｆ ｆｉｒ ｔｒｅｅ ｇｒｏｏｖｅ （ａ） ａｎｄ Ｔ ｇｒｏｏｖｅ （ｂ）

３􀆰 ４　 计算流程

（１） 采用有限差分法对控制方程进行离散；
（２） 确定边界条件；
（３） 逐次超松弛迭代；
（４） 确定 ＭＡＴＬＡＢ 计算流程图， 如图 ７ 所示；

图 ７　 计算流程图

Ｆｉｇ ７　 Ｄｉａｇｒａｍ ｏｆ ｃａｌｃｕｌａｔｉｏｎ ｐｒｏｃｅｄｕｒｅ

（５） 应用 ＭＡＴＬＡＢ 进行编程；
（６） 求解液膜压力分布及流场参数， 并输出
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结果。
在循环程序中给定稳态时密封间隙流体膜厚， 用

最大相对误差法来控制迭代的结束， 最终得到密封环

间隙流体的压力分布， 然后求解枞树槽与 Ｔ 型槽的

泄漏量与承载能力。
４　 槽型的特性分析

４􀆰 １　 压力分布情况

图 ８ 所示为枞树槽与 Ｔ 型槽的压力云图。 可知，

枞树槽压力峰值位于低压侧槽跟处和高压侧槽跟处，
且后者较前者略大［７］； Ｔ 型槽在槽根部压力升到最

大。 比较可知， 在相同的情况下， 因槽型无收敛区

域， Ｔ 型槽峰值压力小于枞树槽， 但 Ｔ 型槽压力沿周

向有较大梯度， 在径向方向的变化幅度较小［８］， 使得

整个密封端面受力更稳定。

图 ８　 枞树槽与 Ｔ 型槽的压力云图

Ｆｉｇ ８　 Ｐｒｅｓｓｕｒｅ ｃｌｏｕｄ ｃｈａｒｔ ｏｆ ｆｉｒ ｔｒｅｅ ｇｒｏｏｖｅ （ａ） ａｎｄ Ｔ ｇｒｏｏｖｅ （ｂ）

４􀆰 ２　 转速对不同槽型性能的影响

图 ９ 示出了膜厚在 ５ μｍ 下泄漏量随转速的变化

曲线。 规定正值为外径向内径的泄漏， 负值为内径向

外径的泵送。 可知， 在转速较低时， 泵送效果不明

显， 因压差造成的泄漏不能通过动压槽反输回高压

侧； 随着转速增加， 泵送能力增强， 从而将内径侧介

质泵送到外径侧以达到密封效果。 比较两槽型可知，
枞树槽在 ９ ０００ ｒ ／ ｍｉｎ 下即可实现泄漏介质的完全反

输， 而 Ｔ 型槽在 １２ ０００ ｒ ／ ｍｉｎ 近时才能实现。 因此，
枞树槽泵送性能较优， 在高速运行工况下有更好的密

封效果。

图 ９　 泄漏量与转速关系 （ｈ＝ ５ μｍ）
Ｆｉｇ ９　 Ｖａｒｉａｔｉｏｎ ｏｆ ｌｅａｋａｇｅ ｗｉｔｈ ｓｐｅｅｄ （ｈ＝ ５ μｍ）

图 １０ 示出了膜厚在下开启力随转速的变化曲线。
可知， 随着转速增加， 枞树槽的承载性能显著增加，
而 Ｔ 型槽因槽区面积较大， 没有收敛的间隙， 显著阻

碍了开启力的增加， 并且随着转速的增加， 抑制效果

越明显。

图 １０　 开启力与转速关系 （ｈ＝ ５ μｍ）
Ｆｉｇ １０　 Ｖａｒｉａｔｉｏｎ ｏｆ ｏｐｅｎｉｎｇ ｆｏｒｃｅ ｗｉｔｈ ｓｐｅｅｄ （ｈ＝ ５ μｍ）

４􀆰 ３　 膜厚对不同槽型性能的影响

在 ８ ０００ ｒ ／ ｍｉｎ 转速下泄漏量随膜厚的变化如图

１１ 所示。 当膜厚较小时， 泵送效果明显； 随着膜厚

增大， 泵送性能减弱， 泄漏量不断增大， 泄漏量由负

值变为正值， 即由向外径侧反输变为向内径处泄漏。
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比较图中两曲线可得： 枞树槽在膜厚为 １～ ２􀆰 ５ μｍ 泵
送效应不断增强， 在膜厚为 ２􀆰 ５ μｍ 时达到最大值；
相对于 Ｔ 型槽， 枞树槽有较大范围的负值区间， 可以
在更大的膜厚范围内稳定运行。

图 １１　 泄漏量与膜厚关系 （ｎ＝ ８ ０００ ｒ ／ ｍｉｎ）
Ｆｉｇ １１　 Ｖａｒｉａｔｉｏｎ ｏｆ ｌｅａｋａｇｅ ｗｉｔｈ ｆｉｌｍ ｔｈｉｃｋｎｅｓｓ

（ｎ＝ ８ ０００ ｒ ／ ｍｉｎ）

在 ８ ０００ ｒ ／ ｍｉｎ 转速下开启力随膜厚的变化如图
１２ 所示。 随膜厚的增大， 枞树槽开启力呈先增大后
减小的趋势， 而 Ｔ 型槽开启力随膜厚增大而缓慢减
小， 变化相对不明显； 在相同膜厚下， 枞树槽的承载
能力大于 Ｔ 型槽。

图 １２　 开启力与膜厚关系 （ｎ＝ ８ ０００ ｒ ／ ｍｉｎ）
Ｆｉｇ １２　 Ｖａｒｉａｔｉｏｎ ｏｆ ｏｐｅｎｉｎｇ ｆｏｒｃｅ ｗｉｔｈ ｆｉｌｍ ｔｈｉｃｋｎｅｓｓ

（ｎ＝ ８ ０００ ｒ ／ ｍｉｎ）

５　 结论
（１） 枞树槽在较低的转速和较大的膜厚下即可

实现泄漏介质的完全反输， 枞树槽的泵送性能优于 Ｔ
型槽。

（２） 枞树槽开启力随转速增大而显著增大， Ｔ 型
槽开启力随转速增大而逐渐减小， 同膜厚下枞树槽承
载能力更强。

（３） 枞树槽较适用于高转速、 双向旋转的电机
液膜密封。
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摘要： 搅油损失在浸油润滑齿轮传动装置功耗中所占比重较大， 是导致润滑失效的主要因素之一。 为精确预测不

同工况下齿轮的搅油损失， 设计一种新型搅油功率损耗测量的多功能试验装置， 并介绍针对不同齿形齿轮的搅油损

失、 圆盘与齿轮对搅油损失和非标准直齿轮的搅油损失的实验方法。 该装置可用于不同齿形齿轮、 非标准直齿轮的搅

油损失试验研究， 来考察齿轮尺寸变化或其他因素对搅油损失的影响； 用于齿轮与圆盘的搅油实验， 来推导出啮合区

产生的搅油损失。
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ｇｅａｒｓ，ｗｈｉｃｈ ｉｓ ｏｎｅ ｏｆ ｔｈｅ ｍａｉｎ ｆａｃｔｏｒｓ ｌｅａｄｉｎｇ ｔｏ ｌｕｂｒｉｃａｔｉｏｎ ｆａｉｌｕｒｅ．Ｉｎ ｏｒｄｅｒ ｔｏ ｆｏｒｅｃａｓｔ ｃｈｕｒｎｉｎｇ ｐｏｗｅｒ ｌｏｓｓｅｓ ｆｏｒ ｔｈｅ ｇｅａｒｓ
ｉｍｍｅｒｓｅｄ ｉｎ ｌｕｂｒｉｃａｔｉｎｇ ｏｉｌ ｉｎ ｖａｒｉｅｔｙ ｏｆ ｗｏｒｋ ｓｉｔｕａｔｉｏｎｓ，ａ ｎｅｗ ｍｕｌｔｉ⁃ｆｕｎｃｔｉｏｎ ｇｅａｒ ｂｏｘ ｃｈｕｒｎｉｎｇ ｔｏｒｑｕｅ ｌｏｓｓ ｔｅｓｔｅｒ ｗａｓ ｄｅ⁃
ｓｉｇｎｅｄ，ａｎｄ ｔｈｅ ｅｘｐｅｒｉｍｅｎｔａｌ ｍｅｔｈｏｄｓ ｆｏｒ ｄｉｆｆｅｒｅｎｔ ｃｈｕｒｎｉｎｇ ｐｏｗｅｒ ｌｏｓｓ ｅｘｐｅｒｉｍｅｎｔｓ ｗｅｒｅ ｉｎｔｒｏｄｕｃｅｄ，ｉｎｃｌｕｄｉｎｇ ｃｈｕｒｎｉｎｇ
ｐｏｗｅｒ ｌｏｓｓ ｅｘｐｅｒｉｍｅｎｔ ｏｆ ｄｉｆｆｅｒｅｎｔ ｔｏｏｔｈ ｐｒｏｆｉｌｅ ｇｅａｒｓ，ｃｈｕｒｎｉｎｇ ｐｏｗｅｒ ｌｏｓｓ ｅｘｐｅｒｉｍｅｎｔ ｏｆ ｇｅａｒｓ ａｎｄ ｄｉｓｃｓ，ｃｈｕｒｎｉｎｇ ｐｏｗｅｒ
ｌｏｓｓ ｅｘｐｅｒｉｍｅｎｔ ｏｆ ｎｏｎ⁃ｓｔａｎｄａｒｄ ｓｐｕｒ ｇｅａｒｓ．Ｔｈｅ ｔｅｓｔｅｒ ｃｏｕｌｄ ｂｅ ｕｓｅｄ ｔｏ ｓｔｕｄｙ ｔｈｅ ｉｎｆｌｕｅｎｃｅ ｔｏ ｃｈｕｒｎｉｎｇ ｐｏｗｅｒ ｌｏｓｓｅｓ ｂｙ
ｃｈａｎｇｉｎｇ ｔｈｅ ｇｅａｒ ｓｉｚｅ ｃｈａｎｇｅ ｏｒ ｏｔｈｅｒ ｆａｃｔｏｒｓ ｂｙ ｔｈｅ ｃｈｕｒｎｉｎｇ ｐｏｗｅｒ ｌｏｓｓ ｅｘｐｅｒｉｍｅｎｔ ｏｆ ｄｉｆｆｅｒｅｎｔ ｔｏｏｔｈ ｐｒｏｆｉｌｅ ｇｅａｒｓ ａｎｄ
ｎｏｎ⁃ｓｔａｎｄａｒｄ ｓｐｕｒ ｇｅａｒｓ，ｔｏ ｉｎｖｅｓｔｉｇａｔｅ ｔｈｅ ｃｈｕｒｎｉｎｇ ｐｏｗｅｒ ｌｏｓｓｅｓ ｉｎ ｔｈｅ ｍｅｓｈｉｎｇ ｚｏｎｅ ｂｙ ｔｈｅ ｃｈｕｒｎｉｎｇ ｐｏｗｅｒ ｌｏｓｓ ｅｘｐｅｒｉ⁃
ｍｅｎｔ ｏｆ ｇｅａｒｓ ａｎｄ ｄｉｓｃｓ．

Ｋｅｙｗｏｒｄｓ：ｃｈｕｒｎｉｎｇ ｐｏｗｅｒ ｌｏｓｓｅｓ；ｇｅａｒｂｏｘ；ｌｕｂｒｉｃａｔｉｏｎ ｏｉｌ；ｂａｃｋｌａｓｈ ｃｈｕｒｎｉｎｇ

　 由于不断上涨的燃油价格和对可持续发展策略的

实施以及燃料对环境的污染影响等因素， 动力传动效

率在运输、 航空航天以及能源产业等行业越来越受到

关注， 变 ／ 减速箱功率损失已成为动力传动系统重点

研究的内容之一［１－２］。 为准确预测变 ／ 减速箱的搅油

损失， 齿轮搅油实验装置是必要的实验设备， 近年

来， 国内外学者设计了多种不同的搅油实验装置。 梁

文宏等［３－４］、 霍晓强和吴传虎［５］ 直接使用实验测试方

法对单独运转的直齿轮进行搅油功率损失测定， 对影

响搅油功率损失的齿轮模数、 齿数、 齿宽、 转速、 浸

油深度以及润滑油的密度、 黏度等多个参数进行研

究， 并进行了各种参数依次变化的分组实验。 陈晟伟

和姜淑忠［６］针对现有搅油实验装置存在的机身笨重及

齿轮箱体部分无法实现角度变换等问题， 设计了一种

新型的角度可变型多用途齿轮搅油实验装置， 可模拟

多种工况进行实验， 并适合进行不同安装角度下齿轮

箱的搅油实验研究； 另外， 该设备通过在齿轮箱内加

入不同的填充物改变齿轮箱内壁的形状， 可用于研究

内壁形状对搅油损失的影响。 ＣＨＡＮＧＥＮＥＴ 和 ＶＥＬ⁃
ＥＸ［７］参考 ＡＲＩＵＲＡ 等［８］ 所做实验， 研究齿轮轴向距

离和径向距离对搅油损失的影响， 通过在箱体内加入

可调整位置的轴向挡板和径向挡板， 实验得到了轴向

间隙大小所带来的影响比径向间隙大小更大的结论。
ＨÖＨＮ 等［９］为了在测试搅油损失大小的同时研究负载



及润滑情况对齿轮寿命的影响， 设计了一套配置动力

循环机构的实验装置， 可方便对负载转矩进行调节，
既达到追加负载的实验目的又节约了电机的容量。

上述实验装置可有效测试出齿轮的整体搅油损

失， 有助于研究影响搅油损失的各因素， 但又存在难

以定量测试齿轮局部搅油损失的局限， 例如： 相邻两

齿面间所形成齿隙与润滑油产生的涡旋泵油损失， 啮

合齿轮副间润滑油周期性地被吸入和排出齿隙时所产

生功率损失。 另外， 国内外搅油实验中最常研究的是

标准直齿轮， 而对于非标准直齿轮或其他齿形齿轮的

搅油损失研究甚少。 为研究特殊齿形齿轮的搅油损

失， 本文作者设计出一种多功能齿轮搅油功率损耗实

验装置， 可对不同齿形齿轮的搅油损失进行实验， 对

研究齿形影响搅油损失提供实验依据； 采用该装置对

齿轮和圆盘进行搅油实验， 得到齿轮各部分搅油

损失。
１　 搅油损失的理论研究

齿轮传动系统的功率损失主要分为两大类： 第一
类为有载功率损失， 主要包括齿轮摩擦功率损失和轴

承摩擦功率损失， 其大小与承载力矩 （负载） 有关；
第二类为无载功率损失， 在浸油润滑条件下， 主要包

括齿轮和轴承的搅油功率损失、 风阻功率损失， 其大

小与承载力矩 （负载） 无关。 其中齿轮的功率损失

要明显高于轴承的功率损失， 且齿轮的搅油功耗又远

高于其风阻功率损失。 因此齿轮的摩擦功耗和搅油功

耗一直是学术界和工业界重点关注的问题。
ＴＥＲＥＫＬＯＶ［１０］采用高黏度润滑油 （２００ ～ ２ ０００

ｍｍ２ ／ ｓ） 和低齿轮转速， 对模数分别为 ２ ～ ８ ｍｍ 的齿
轮进行了大量的搅油实验， 拟合出一种搅油损失经验

表达式：
Ｃｃｈ ＝ ρω２ｂＲｐ

４Ｃｍ （１）
式中： Ｃｍ 为量纲一搅油阻力矩， 其大小与搅油过程
中润滑油流动状态密切相关， 并与齿轮箱的尺寸有关
联； ρ 为润滑油的密度， ｋｇ ／ ｍ３； ω 为搅油齿轮的转
速， ｒａｄ ／ ｓ； ｂ 为齿宽， ｍｍ； Ｒｐ 为搅油齿轮节圆半径，
ｍｍ。

当处于层流润滑时 （１０＜Ｒｅ＜２ ２５０）：
如果 Ｒｅ－０．６Ｆｒ－０．２５ ＞８．７×１０－３， 则 Ｃｍ ＝ ４．５７Ｒｅ－０．６ ·

Ｆｒ－０．２５（
ｈ
Ｒｐ

） １．５（
ｂ
Ｒｐ

） －０．４（
Ｖｐ

Ｖ０
） －０．５

否则

Ｃｍ ＝ ２．６３Ｒｅ－０．６Ｆｒ－０．２５（
ｈ
Ｒｐ

） １．５（
ｂ
Ｒｐ

） －０．１７（
Ｖｐ

Ｖ０
） －０．７３

当处于湍流润滑时 （２ ２５０＜Ｒｅ＜３６ ０００）：

Ｃｍ ＝ ０．３７３Ｒｅ－０．３Ｆｒ－０．２５（
ｈ
Ｒｐ

） １．５（
ｂ
Ｒｐ

） －０．１２４（
Ｖｐ

Ｖ０
） －０．５７６

式中： Ｒｅ 为雷诺数； Ｆｒ 为弗劳德数； ｈ 为浸油深度，
ｍｍ； Ｖｐ 为浸油体积， ｍ３； Ｖ０ 为润滑油体积， ｍ３；
Ｖｐ ／ Ｖ０ 是浸油体积之比。

ＴＥＲＥＫＬＯＶ［１０］得出的结论为： （１） 搅油损失与

齿轮齿形结构无关； （２） 搅油损失与润滑油流动状

态密切相关； （３） 搅油损失受润滑油的黏度影响

不大。
ＬＡＵＳＴＥＲ 和 ＢＯＯＳ［１１］使用和文献 ［１０］ 相类似

的搅油测试方法， 对汽车变速箱进行模拟实验， 得出

了搅油损失与齿轮齿形结构以及润滑油流动状态无关

的结论， 并推导出了另一种量纲一搅油阻力矩 Ｃｍ 的

表达式：

Ｃｍ ＝ ２．９５Ｒｅ－０．１５Ｆｒ－０．７（
ｈ
Ｒｐ

） １．５（
ｂ
Ｒｐ

） －０．４（
Ｖｐ

Ｖ０
） －０．５

文献 ［１０］ 与文献 ［１１］ 在大量的仿真实验基

础之上建立的计算模型和得出的经验计算公式， 均没

有考虑到齿轮齿形结构这一重要因素， 在实际应用中

有很大的缺陷。 ＢＯＮＥＳＳ［１２］通过研究不同尺寸的圆盘

和齿轮在润滑油和水中的搅动， 得到的搅油损失表达

式与量纲一搅油阻力矩分别为

Ｃｃｈ ＝
ρ
２
ω２ＳｍＲｐ

３Ｃｍ （２）

Ｃｍ ＝

２０
Ｒｅ

， 　 Ｒｅ＜２ ０００

８􀆰 ６×１０－４Ｒｅ１ ／ ３， ２ ０００＜Ｒｅ＜１０ ０００
５×１０８

Ｒｅ２
， Ｒｅ＞１０ ０００

ì

î

í

ï
ï
ï

ï
ï
ï

式中： Ｓｍ 为搅油齿轮的浸油面积。
可知， 在层流润滑和湍流润滑的过渡阶段， 搅油

阻力矩随着雷诺数 Ｒｅ 的增加而增加， 即润滑油黏度

越低会产生越高的搅油损失， 这和实验得出的结论相

矛盾。
ＣＨＡＮＧＥＮＥＴ 和 ＶＥＬＥＸ［１３］ 分别改变润滑油的温

度和黏度， 进行了 １００ 次搅油实验， 进过拟合实验数

据， 得到的搅油损失计算公式为

Ｐｃｈ ＝ ρ
２
ω３ＳｍＲｐ

３Ｃｍ （３）

其中， 当
ωｒｂ
ｖ

＝ Ｒｅ ＜ ６ ０００ 时，

Ｃｍ ＝ １．３６６Ｒｅ－０．２１Ｆｒ－０．６（
ｈ
Ｄｐ

） ０．４５（
Ｖｐ

Ｄｐ
３）

０．１

当
ωｒｂ
ｖ

＝ Ｒｅ ＞ ９ ０００ 时，

Ｃｍ ＝ ３．６４４Ｆｒ－０．８８（
ｈ
Ｄｐ

） ０．１（
ｂ
Ｄｐ

） ０．８５（
Ｖｐ

Ｄｐ
） －０．３５
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当 ６ ０００＜Ｒｅ＜９ ０００ 时， 可用线性插值法计算出

Ｃｍ 的大小。
式中： ν 为运动黏度， ｍｍ２ ／ ｓ； Ｄｐ为搅油齿轮节圆半

径， ｍｍ。
ＣＨＡＮＧＥＮＥＴ 和 ＶＥＬＥＸ［１３］ 的实验结论为： （１）

改变齿轮箱的结构形状可以改变搅油损失， 提高传动

效率； （２） 一对啮合齿轮的总搅油损失并不等于其

单个齿轮搅油损失值的总和。
以上 ３ 种计算搅油损失的方法， 计算结果都有偏

差， 文献 ［１３］ 对比了不同旋转速度和浸油深度下

几种计算方法的计算结果， 认为拟合公式 （３） 的计

算结果更精确。 本文作者设计的实验依据公式 （３）
进行理论推导。
２　 新型搅油实验装置的设计

搅油损失经验公式 （１） — （３）， 都是基于仿真

实验拟合出的结果， 只能计算出齿轮整体搅油损失。
齿轮主要构成面有圆周面、 两侧面以及齿隙面， 各部

分与润滑油接触都会产生局部搅油损失。 由文献

［１３］ 的结论， 一对啮合齿轮的总搅油损失并不等于

其单个齿轮搅油损失值的总和， 在齿轮啮合区域润滑

油周期性地被吸入和排出啮合齿隙时会产生局部搅油

损失， 为研究这些局部搅油损失， 本文作者设计了一

种多功能齿轮搅油功率损耗实验装置， 如图 １ 所示。

图 １　 实验装置示意图

Ｆｉｇ １　 Ｓｃｈｅｍａｔｉｃ ｏｆ ｅｘｐｅｒｉｍｅｎｔ ｄｅｖｉｃｅ

该实验装置中， 主动轮和从动轮可对调运转， 齿

轮箱内设有多个温度传感器， 用于检测润滑油与空气

温度； 设有 ４ 个转速转矩传感器， 分别位于主从动齿

轮的两侧， 测量齿轮的转速与转矩， 从而得出其搅油

损失大小。
为方便研究不同齿形齿轮、 非标准直齿轮以及圆

盘的搅油损失， 便于实验安装与操作， 图 ２ 所示为组

合式齿轮和圆盘， 由基圆盘和齿圈组合而成， 使用固

体橡胶材料制成的外齿圈和内齿圈， 可根据需求制成

不同齿形齿圈。 由于所测量的是搅油功率损失， 属于

无载功率损失， 在实验过程中， 齿轮无需承载负载，
因此齿轮受力较小； 另外， 其齿圈层厚度非常小， 对

搅油造成的影响可忽略不计； 并且通过实验测得该材

料制成的齿圈完全满足实验条件。 在实验中需变更成

圆盘时， 无需拆除整体齿轮箱内部结构， 只需将内齿

圈与之匹配的齿轮固定即可； 在对比不同齿形齿轮或

对比不同参数的非标准直齿轮搅油损失时， 只需更换

外齿圈。

图 ２　 组合式齿轮示意图

Ｆｉｇ ２　 Ｓｃｈｅｍａｔｉｃ ｏｆ ｃｏｍｂｉｎｅｄ ｇｅａｒ

３　 齿轮搅油损失的实验方法

图 １ 所示的实验装置， 可通过对几种不同密度和

黏度的润滑油进行实验， 考察润滑油对搅油损失的影

响； 分别设置不同的实验参数， 如电机转速、 浸油深

度、 齿宽等， 考察各参数对搅油损失的影响； 采用不

同齿形齿轮或圆盘， 考察齿轮齿形结构对搅油损失的

影响。
齿轮搅油损失 Ｐｃｈ主要分为两大类： 一是单个齿

轮转动时与周围润滑油之间相互作用而产生的功率损

失， 其中包含齿轮周面与润滑油间的损失 Ｐｄｐ， 齿轮

两侧面与润滑油间的损失 Ｐｄｆ， 相邻两齿面间所形成

齿隙与润滑油产生的涡旋泵油损失 Ｐｒｆ； 二是一对啮

合齿轮运转时润滑油周期性地被吸入和排出啮合区齿

隙时产生的功率损失 Ｐｐ。
３􀆰 １　 不同齿形对搅油损失影响的实验方法

齿轮的齿形不同， 主要表现在于相邻两齿面间所

形成齿隙不同， 而其齿轮周面和两侧面的区别不大。
因此， 不同齿形齿轮的搅油损失中， 其 Ｐｄｐ与 Ｐｄｆ可视

为相同， 但 Ｐｒｆ的大小会不同。 测试不同齿形齿轮可

选择直齿轮、 斜齿轮与人字齿轮， 表 １ 列出这 ３ 种齿

轮的传动特点和齿形特点， 这些因素是否就是影响搅

油损失的主要原因， 可通过实验来探究。 通过实验可

得出不同齿形齿轮的搅油损失以及影响搅油损失的主

要因素。
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表 １　 不同齿形齿轮的特征

Ｔａｂｌｅ １　 Ｆｅａｔｕｒｅｓ ｏｆ ｄｉｆｆｅｒｅｎｔ ｔｏｏｔｈ ｐｒｏｆｉｌｅ ｇｅａｒ

齿轮形式 传动特点 齿形特点

传动不平稳， 有冲击

震动等现象
无螺旋角

传动平稳， 但存

在轴向力
有螺旋角

传动平稳， 且不

存在轴向力

有一对角度相反

的螺旋角

３􀆰 ２　 圆盘与齿轮对搅油损失影响的实验方法

文献 ［１２］ 中使用圆盘代替齿轮， 方便测试和

计算搅油损失， 但得出的结果会产生一定误差。 齿轮

和圆盘在形状结构上存在一定区别， 必会对搅油损失

产生不同影响。 其区别在于， 齿轮周面不完整， 存在

齿隙， 而圆盘周面完整， 不存在齿隙， 则单个圆盘搅

油损失不包括 Ｐｒｆ， 且与齿轮相比， 二者的 Ｐｄｐ值也不

同； 一对齿轮或一对圆盘搅油时， 二者的 Ｐｐ 值不相

同。 为了测试出齿轮与圆盘的 Ｐｄｐ值的大小， 分别对

单齿轮、 单圆盘、 一对齿轮、 一对圆盘进行搅油实验

测试。
关于构成搅油损失的方程组为

Ｐ１
ｃｈ ＝Ｐｄｐ１＋Ｐｄｆ＋Ｐｒｆ１

Ｐ２
ｃｈ ＝Ｐｄｐ２＋Ｐｄｆ

Ｐ３
ｃｈ ＝ ２Ｐｄｐ１＋２Ｐｄｆ＋２Ｐｒｆ１＋Ｐｐ１

Ｐ４
ｃｈ ＝ ２Ｐｄｐ２＋２Ｐｄｆ＋Ｐｐ２

ì

î

í

ï
ïï

ï
ïï

（４）

由方程组 （４） 可计算出

Ｐｐ１ ＝Ｐ
３
ｃｈ－２Ｐ

１
ｃｈ

Ｐｐ２ ＝Ｐ
４
ｃｈ－２Ｐ

２
ｃｈ

{ （５）

其中， 单齿轮搅油损失 Ｐ１
ｃｈ、 单圆盘搅油损失

Ｐ２
ｃｈ、 一对齿轮搅油损失 Ｐ３

ｃｈ、 一对圆盘搅油损失 Ｐｃｈ
４

均可由上述实验测得。 得到不同条件下的 Ｐ１
ｃｈ、 Ｐ２

ｃｈ、
Ｐ３

ｃｈ和 Ｐ４
ｃｈ后， 根据方程组 （５） 可计算得到 Ｐｐ１和 Ｐｐ２。

３􀆰 ３　 非标准直齿轮搅油的实验方法

图 ３ 所示为非标准直齿轮示意图， 图中标出齿槽

宽 ｂ１ 和齿高 ｈ１， 这 ２ 个参数是影响齿轮搅油损失 Ｐｒｆ１

的主要因素。 为研究齿轮几何形状对搅油损失产生的

影响及影响程度， 设定比例参数 λ＝ ｂ１ ／ ｈ１， 取 λ 值分

别为 ０􀆰 １～ ０􀆰 ９ 等， 制作出如图 ２ 所示的齿圈， 进行

单齿轮搅油损失试验， 可得到 Ｐｒｆ１与 λ 的曲线图和关

系式， 从而得出齿隙大小对搅油损失的影响。

图 ３　 非标准直齿轮示意图

Ｆｉｇ ３　 Ｓｃｈｅｍａｔｉｃ ｏｆ ｎｏｎ⁃ｓｔａｎｄａｒｄ ｓｐｕｒ ｇｅａｒ

４　 实验步骤与数据处理

影响齿轮搅油损失的因素很多， 例如齿轮的浸油

深度、 齿数、 齿宽， 旋转速度、 润滑油的运动黏度

等。 图 １ 所示的实验装置可用于测试直齿轮、 斜齿

轮、 人字齿轮和圆盘的搅油损失， 比较不同齿形齿轮

对搅油损失影响情况及测试齿轮啮合区的搅油损失，
并对实验参数进行定量分析法， 即： 可在改变某一影

响因素及变换旋转速度条件下， 测试得该条件下的齿

轮搅油损失。
下文通过两组实验的模拟， 分析浸油深度这一重

要影响因素对搅油损失的影响情况。 图 ４ 所示为浸油

深度参数 ｈ ， ｈ 的范围为 ０ ～ １， 大小等于齿轮油位与

直径之比。 当齿轮未浸入润滑油时， ｈ ＝ ０； 当齿轮浸

油位置在圆心处， ｈ ＝ ０􀆰 ５； 当齿轮完全浸没润滑油

中， ｈ ＝ １。 实验 １ 通过对直齿轮、 斜齿轮以及人字齿

轮进行一系列实验， 测试在不同转速、 浸油深度下不

同齿形齿轮的搅油功率损失。 实验 ２ 通过进行单个齿

轮、 一对齿轮、 单个圆盘及一对圆盘的一系列实验，
测试得出数据， 并根据公式 （５） 计算出啮合区的搅

油损失。

图 ４　 齿轮浸油深度参数

Ｆｉｇ ４　 Ｏｉｌ ｉｍｍｅｒｓｉｏｎ ｄｅｐｔｈ ｐａｒａｍｅｔｅｒｓ ｏｆ ｇｅａｒｓ

４􀆰 １　 不同转速、 浸油深度下齿轮的搅油功率损失

选用的润滑油黏度为 μ 。 所测试的直齿轮、 斜齿

轮和人字齿轮具有相同的模数 ｍ 、 齿数 ｚ 和齿宽 ｂ 。
当齿轮齿数、 模数与齿宽不变， 润滑油黏度不变
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时， 测试不同齿形齿轮在不同浸油深度下的搅油损

失， 设定齿轮的浸油深度分别为 ｈ ＝ ｈ１， ｈ２， ｈ３，．．．，
ｈ ｉ，．．．， ｈｍ ， 其中 ｉ ＝ １， ２， ３，．．．， ｍ 。 设定转速分别

为 ｎ ＝ ｎ１， ｎ２， ｎ３，．．．， ｎ ｊ，．．．， ｎｎ ， 其中 ｊ ＝ １， ２，
３，．．．， ｎ 。 通过改变齿轮的浸油深度和转速， 在浸油

深度为 ｈ ｉ 、 转速为 ｎ ｊ 的条件下， 测量取样 ｍ 次， 然

后取平均值， 以减小测量误差。 表 ２ 给出了 ３ 种齿形

齿轮在不同转速、 浸油深度条件下的搅油损失测试值

的处理形式。

表 ２　 不同转速、 浸油深度的搅油损失测量值

Ｔａｂｌｅ ２　 Ｃｈｕｒｎｉｎｇ ｐｏｗｅｒ ｌｏｓｓ ａｔ ｄｉｆｆｅｒｅｎｔ ｒｏｔａｔｉｏｎ ｓｐｅｅｄ ａｎｄ
ｏｉｌ ｉｍｍｅｒｓｉｏｎ ｄｅｐｔｈ ｏｆ ｇｅａｒｓ

转速 直齿轮 ＧＺ 斜齿轮 ＧＸ 人字齿轮 ＧＲ

ｎ１ Ｐｈ
Ｚ１ Ｐｈ

Ｘ１ Ｐｈ
Ｒ１

ｎ２ Ｐｈ
Ｚ２ Ｐｈ

Ｘ２ Ｐｈ
Ｒ２

ｎ３ Ｐｈ
Ｚ３ Ｐｈ

Ｘ３ Ｐｈ
Ｒ３

… … … …
ｎ ｊ Ｐｈ

Ｚｎ Ｐｈ
Ｘｎ Ｐｈ

Ｒｎ

注： 搅油损失 Ｐｈ
Ｚｎ、 Ｐｈ

Ｘｎ、 Ｐｈ
Ｒｎ中， 下标 Ｚ、 Ｘ 和 Ｒ 分别表示直齿

轮、 斜齿轮和人字齿轮； 下标 ｎ 表示转速 （ ｎ ＝ ｎ１， ｎ２， ｎ３，
…， ｎ ｊ， …， ｎｎ）， 上标 ｈ 表示浸油深度为 ｈ （ｈ ＝ ｈ１， ｈ２， ｈ３，
…， ｈｉ， …， ｈｍ）。
４􀆰 ２　 不同转速、 浸油深度下啮合区的搅油功率损失

先选择实验所用的润滑油， 其黏度为 μ， 选择测

试的齿轮和圆盘， 可选择直齿轮、 斜齿轮或其他类型

的齿轮， 其主要参数为模数 ｍ、 齿数 ｚ 和齿宽 ｂ， 测

试圆盘需选择直径与齿轮节圆直径相等、 厚度与齿宽

相等， 以便于比较测试结果。
设定齿轮的浸油深度分别为 ｈ ＝ ｈ１， ｈ２， ｈ３，．．．，

ｈ ｉ，．．．， ｈｍ， 设置转速分别为 ｎ ＝ ｎ１， ｎ２， ｎ３，．．．，
ｎ ｊ，．．．， ｎｎ 。 通过改变齿轮的浸油深度和转速， 在浸

油深度为 ｈ ｉ 、 转速为 ｎ ｊ 的条件下， 分别进行单个齿

轮、 一对齿轮、 单个圆盘和一对圆盘的搅油实验， 测

量取样 ｍ 次， 然后取平均值， 得出数据如表 ３ 所示。
根据公式 （５） 可得， 在浸油深度为 ｈ ｉ 、 转速为

ｎ ｊ 条件下， 一对齿轮和一对圆盘啮合区的搅油损失功

率损失可计算得出

Ｐｈ
ｐＧｎ ＝ Ｐｈ

２Ｇｎ － ２Ｐｈ
Ｇｎ

Ｐｈ
ｐＤｎ ＝ Ｐ２Ｄｎ

ｈ － ２Ｐｈ
Ｄｎ

{ （６）

式中： Ｐｈ
ＰＧｎ 、 Ｐｈ

ＰＤｎ 分别为一对齿轮和一对圆盘的啮合

区搅油损失； Ｐｈ
Ｇｎ 、 Ｐｈ

２Ｇｎ 、 Ｐｈ
Ｄｎ 、 Ｐｈ

２Ｄｎ 分别为单个齿轮、
一对齿轮、 单个圆盘、 一对圆盘的搅油损失测量值；
下标 ｎ 和上标 ｈ 表示在转速为 ｎ ｊ 、 浸油深度为 ｈ ｉ 的

实验条件下测试得出的结果。

表 ３　 不同转速、 浸油深度的搅油损失测量值

Ｔａｂｌｅ ３　 Ｃｈｕｒｎｉｎｇ ｐｏｗｅｒ ｌｏｓｓ ａｔ ｄｉｆｆｅｒｅｎｔ ｒｏｔａｔｉｏｎ ｓｐｅｅｄ ａｎｄ
ｏｉｌ ｉｍｍｅｒｓｉｏｎ ｄｅｐｔｈ ｏｆ ｇｅａｒｓ

转速
　 　 　 圆盘 Ｄ　 　 　

单个 一对

　 　 　 齿轮 Ｇ　 　 　
单个 一对

ｎ１ Ｐｈ
Ｄ１ Ｐｈ

２Ｄ１ Ｐｈ
Ｇ１ Ｐｈ

２Ｇ１

ｎ２ Ｐｈ
Ｄ２ Ｐｈ

２Ｄ２ Ｐｈ
Ｇ２ Ｐｈ

２Ｇ２

ｎ３ Ｐｈ
Ｄ３ Ｐｈ

２Ｄ２ Ｐｈ
Ｇ３ Ｐｈ

２Ｇ３

… … … … …
ｎ ｊ Ｐｈ

Ｄｎ Ｐｈ
２Ｄｎ Ｐｈ

Ｇｎ Ｐｈ
２Ｇｎ

注： 搅油损失 Ｐｈ
Ｄｎ、 Ｐｈ

２Ｄｎ、 Ｐｈ
Ｇｎ、 Ｐｈ

２Ｇｎ 中， 下标 Ｄ、 ２Ｄ、 Ｇ、 ２Ｇ
表示单个圆盘、 一对圆盘、 单个齿轮、 一对齿轮； 下标 ｎ 表示

转速 （ｎ＝ ｎ１， ｎ２， ｎ３， …， ｎ ｊ， …， ｎｎ ）； 上标 ｈ 表示浸油深

度为 ｈ （ｈ＝ ｈ１， ｈ２， ｈ３， …， ｈｉ， …， ｈｍ）。
４　 结论

针对不同齿形齿轮、 圆盘与齿轮的搅油损失， 设
计了一种多功能齿轮搅油功率损耗实验装置， 并对其
实验方法进行阐述。 该装置通过直齿轮、 斜齿轮和人
字齿轮搅油实验， 可得出不同齿形对搅油的不同影
响； 通过一个或一对齿轮、 圆盘的搅油实验， 可得圆
盘与齿轮对搅油损失的影响； 通过设定非标准直齿轮
的比例参数 λ ， 可得到齿轮几何形状对搅油损失产
生的影响及影响程度。 该装置性能可满足各种不同的
实验需求， 且具有相当高的实用性。
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摘要： 采用耗散型石英晶体微天平 （ＱＣＭ⁃Ｄ） 研究 ３ 种发动机油 （ＳＮ ５Ｗ⁃４０ 级别） 在不锈钢表面的吸附行为，
并与基础油进行比较。 结果发现， 基础油在不锈钢表面很快达到吸附平衡， 吸附层为黏弹性薄膜， 在正庚烷冲洗后吸

附层全部脱附； 发动机油中的添加剂明显增加了其与不锈钢之间的吸附作用， 随着时间的增长， 吸附层的质量不断增

加， 形成的吸附层也为黏弹性薄膜， 在正庚烷冲洗后吸附层部分脱附， 逐渐形成了稳定的吸附层， 此吸附层仍为黏弹

性薄膜。 研究样品含量、 温度以及进样速度对吸附过程的影响。 结果表明， 饱和吸附质量和冲洗后达到稳定吸附时的

吸附质量均与样品含量成正比； 温度的升高不利于样品在不锈钢晶片表面的吸附， 但有利于冲洗过程的脱附， 温度越

高， 脱附率越高； 进样速度对吸附过程的影响并不显著。
关键词： 石英晶体微天平； 吸附行为； 发动机油
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ｔｅｍｐｅｒａｔｕｒｅ．Ｔｈｅ ｅｆｆｅｃｔ ｏｆ ｔｈｅ ｉｎｊｅｃｔｉｏｎ ｒａｔｅ ｏｆ ｅｎｇｉｎｅ ｏｉｌ ｏｎ ａｄｓｏｒｐｔｉｏｎ ｐｒｏｃｅｓｓ ｉｓ ｎｏｔ ｏｂｖｉｏｕｓ．

Ｋｅｙｗｏｒｄｓ：ｑｕａｒｔｚ ｃｒｙｓｔａｌ ｍｉｃｒｏｂａｌａｎｃｅ；ａｄｓｏｒｐｔｉｏｎ ｂｅｈａｖｉｏｒ；ｅｎｇｉｎｅ ｏｉｌ

　 汽车发动机的磨损约有 ７５％发生在冷启动瞬间，
因此在冷启动瞬间的保护就显得尤为重要。 在发动机

油中添加纳米磁性粒子， 利用其强力的吸附作用［１］，
使发动机油充分吸附在发动机表面， 形成持久的保护

油膜， 降低了启动和热车阶段的发动机磨损， 可有效

保护发动机， 延长发动机寿命。
物质在材料表界面吸附行为的研究方法主要包括

石英晶体微天平 （Ｑｕａｒｔｚ Ｃｒｙｓｔａｌ Ｍｉｃｒｏｂａｌａｎｃｅ， 简称

ＱＣＭ） 法［２］和表面等离子共振 （Ｓｕｒｆａｃｅ Ｐｌａｓｍｏｎ Ｒｅｓ⁃
ｏｎａｎｃｅ， 简称 ＳＰＲ） 法［３］。 其中 ＱＣＭ 是一项重要的

界面研究技术， 应用基础为著名的 Ｓａｕｅｒｂｒｅｙ 方程［４］：

Δｆ＝ －
２ｆ２０Δｍ

Ａ μｑρｑ

式中： Δｆ 为频率变化； ｆ０为芯片基频； Ａ 为芯片的有

效面积； μｑ 和 ρｑ 分别为芯片的剪切模量和密度。
基于 Ｓａｕｅｒｂｒｅｙ 方程的 ＱＣＭ 主要应用于大气与环

境污染物的检测［５］、 金属腐蚀与防护［６］、 高分子相

变［７］、 以及气相反应动力学等［８］。 然而， 因为 ＱＣＭ
在液体环境中损耗过大而不能获得稳定的振动方式，
限制了其在液相中的应用。 １９８０ 年， ＮＯＭＵＲＡ 和

ＨＡＴＴＯＲＩ［９］ 实现了在液体环境中稳定振荡的 ＱＣＭ，



但是黏性阻尼增加了定量分析 ＱＣＭ 数据的复杂性，
采用 Ｓａｕｅｒｂｒｅｙ 方程推算的实验值往往偏离真实

值［１０］。 为了解决这一问题， 科研工作者一方面研究

了溶液的影响理论和规律， 提出了 Δｆ 与溶液黏弹性、
密度、 介电常数等参数相关的公式［１１－１２］， 另一方面

对 ＱＣＭ 在硬件上进行优化改进， 提出如带阻抗分析

功能的 ＱＣＭ （ ｉｍｐｅｄａｎｃｅ ＱＣＭ， 简称 ｉ⁃ＱＣＭ） ［１３－１４］ 和

带能量耗散监测功能的 ＱＣＭ （ＱＣＭ ｗｉｔｈ Ｄｉｓｓｉｐａｔｉｏｎ，
简称 ＱＣＭ⁃Ｄ） ［１５－１６］。 ＱＣＭ⁃Ｄ 能够同时获得监测频率

（Δｆ） 和能量耗散因子 （ΔＤ） 的变化。 ΔＤ 是由分子

间作用造成的， 它的变化与单晶表面吸附层的黏弹性

直接相关［１７］， 当 ΔＤ＜１×１０－６时， 通常认为吸附层为

刚性薄膜， 当 ΔＤ＞１×１０－６时， 通常认为吸附层是黏

弹性薄膜［１８－１９］。 ＱＣＭ⁃Ｄ 具有操作简便、 样品无需特

殊标记、 灵敏度高以及特异性好等优点， 被广泛应用

于吸附 ／ 解附、 黏弹性、 降解以及溶胀 ／ 塌陷等的

研究。

本文作者采用 ＱＣＭ⁃Ｄ 研究 ３ 种发动机油在不锈

钢晶片表面的吸附行为， 结果发现， ３ 种发动机油在

不锈钢表面的吸附性能差异显著， 进一步研究了样品

浓度、 温度以及进样速度对吸附过程的影响。
１　 实验部分

１􀆰 １　 仪器及试剂

耗散石英晶体微天平 （ ＱＣＭ⁃Ｄ）： Ｑ⁃Ｓｅｎｓｅ Ｅ１
型， 购于瑞士百欧琳科技有限公司， 实验晶片为 ＱＳＸ
３０４ ＳＳ２３４３ （５０ ｎｍ） 镀不锈钢晶片。 正庚烷： 分析

纯， 购于国药集团化学试剂有限公司； 无水乙醇： 分

析纯， 购于国药集团化学试剂有限公司。 高纯氮气，
大连光明气体公司提供。

参比基础油选择 Ｙｕｂａｓｅ ４ （ Ｙｕ４）、 Ｙｕｂａｓｅ ６
（Ｙｕ６） 和 ＰＡＯ 调和油 （ＰＡＯ１３）； 发动机油样： ３ 种

油样均为 ＡＰＩ ＳＮ ５Ｗ⁃４０ 级别， 具体品牌隐去， 分别

标识为 １＃、 ２＃和 ３＃油样， 表 １ 给出了各样品的性能

参数。

表 １　 样品的性能参数

Ｔａｂｌｅ １　 Ｔｈｅ ｐｒｏｐｅｒｔｉｅｓ ｏｆ ｔｈｅ ｓａｍｐｌｅｓ

样品
１００ ℃运动黏度

ν ／ （ｍｍ２·ｓ－１）
黏度指数

密度（２０ ℃）
ρ ／ （ｋｇ·ｍ－３）

－３０ ℃低温动力黏度

η ／ （ｍＰａ·ｓ）
－３５ ℃低温泵送黏度

η ／ （ｍＰａ·ｓ）
Ｙｕ４ ４．２１８ １２４ ８３５．０ － －

Ｙｕ６ ６．４２３ １３１ ８４１．３ － －

ＰＡＯ１３ １４．９２ １４７ ８３４．６ － －

１＃ １４．２０ １６０ ８５２．４ ５ ８８０ ２６ ２００

２＃ １３．４１ １６４ ８３９．７ ６ ３６０ １９ ６００

３＃ １３．３６ １７０ ８５２．６ ６ ０７０ ３１ ５００
测试方法 ＧＢ ／ Ｔ ２６５ ＧＢ ／ Ｔ １９９５ ＳＨ ／ Ｔ ０６０４ ＧＢ ／ Ｔ ６５３８ ＮＢ ／ ＳＨ ／ Ｔ ０５６２

１􀆰 ２　 ＱＣＭ⁃Ｄ 实验过程

实验前， 首先清洗测量池， 方法如下： 依次用无

水乙醇和正庚烷冲洗测量池， 随后用高纯氮气干燥。
随后清洗晶片， 方法如下： 先用无水乙醇冲洗， 随后

采用正庚烷超声处理， 高纯氮气干燥后装入测量池

内。 准备完毕后开启仪器， 启动蠕动泵， 使正庚烷缓

冲液流过晶片， 待实验温度稳定后开始采集信号， 约

１０ ｍｉｎ 后将管路切换至样品， 使样品流经晶片， 待频

率信号和耗散因子信号趋于稳定后切换至缓冲液， 待

信号稳定一段时间后停止采集信号， 整个实验过程

完成。
２　 结果与讨论

２􀆰 １　 基础油在不锈钢表面的吸附行为

　 　 发动机油是由基础油和添加剂组成， 而 ＳＮ ５Ｗ⁃
４０ 级别的发动机油通常采用 ＩＩＩ 类或者 ＩＶ 类基础油

调制， 因此， 首先研究了基础油在不锈钢表面的吸附

行为， 试验温度为 ３０ ℃， 样品质量分数为 １０％， 样

品进校速率为 ２０ μＬ ／ ｓ。 样品选择 Ｙｕｂａｓｅ４、 Ｙｕｂａｓｅ６
以及 ＰＡＯ 调和油 ＰＡＯ１３， 其中 ＰＡＯ１３ 的 １００ ℃运动

黏度与 １＃、 ２＃和 ３＃发动机油的 １００ ℃运动黏度相近。
图 １ 和图 ２ 分别示出了 Ｙｕ４ 吸附过程的频率变化

曲线和耗散因子变化曲线， 其中 Ｆ１ 为基频， Ｆ３ 为 ３
倍频， Ｆ５ 为 ５ 倍频， Ｆ７ 为 ７ 倍频， Ｆ９ 为 ９ 倍频。 可

以看出， 基频信号波动较大， 测量精确度较差， 因此

下文中均采用信号比较稳定且精确度较高的 ３ 倍频

信号。
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图 １　 Ｙｕ４ 吸附过程频率变化曲线
Ｆｉｇ １　 Ｆｒｅｑｕｅｎｃｙ ｓｈｉｆｔｓ ｉｎｄｕｃｅｄ ｂｙ ｔｈｅ ａｄｓｏｒｐｔｉｏｎ ｏｆ Ｙｕ４

图 ２　 Ｙｕ４ 吸附过程耗散因子变化曲线
Ｆｉｇ ２　 Ｅｎｅｒｇｙ ｄｉｓｓｉｐａｔｉｏｎ ｉｎｄｕｃｅｄ ｂｙ ｔｈｅ ａｄｓｏｒｐｔｉｏｎ ｏｆ Ｙｕ４

图 ３ 和图 ４ 示出了 ３ 种基础油吸附过程的频率变
化曲线和耗散因子变化曲线。 可知： 当基础油样品流
经不锈钢晶片时， 频率迅速降低， 随后趋于稳定， 说
明基础油与不锈钢表面作用形成吸附层， 吸附很快达
到饱和， 吸附层厚度不再增加； 由耗散因子的变化可
知， ΔＤ３ 变化远大于 １×１０－６， 说明形成的吸附层为黏

弹性薄膜［１８－１９］。 另外， 当切换为正庚烷冲洗液时，
Δｆ３ 与 ΔＤ３ 迅速回归至基线， 说明基础油与不锈钢晶
片作用形成的吸附层不牢固， 易被冲洗掉， 可推断，
基础油与不锈钢晶片作用力较弱。

图 ３　 基础油吸附过程频率变化曲线
Ｆｉｇ ３　 Ｆｒｅｑｕｅｎｃｙ ｓｈｉｆｔｓ ｉｎｄｕｃｅｄ ｂｙ ｔｈｅ ａｄｓｏｒｐｔｉｏｎ ｏｆ ｂａｓｅ ｏｉｌｓ

图 ４　 基础油吸附过程耗散因子变化曲线

Ｆｉｇ ４　 Ｅｎｅｒｇｙ ｄｉｓｓｉｐａｔｉｏｎ ｉｎｄｕｃｅｄ ｂｙ ｔｈｅ ａｄｓｏｒｐｔｉｏｎ ｏｆ ｂａｓｅ ｏｉｌｓ

由图 ３ 和图 ４ 可以得到各基础油与不锈钢晶片吸

附饱和时的 Δｆ３，ｓａｔ与 ΔＤ３，ｓａｔ， 结果列于表 ２。 从表中可

以看出， ３ 种基础油的－Δｆ３，ｓａｔ （ΔＤ３，ｓａｔ） 从小到大依

次为 Ｙｕ４、 Ｙｕ６、 ＰＡＯ１３。 由于 ３ 种基础油与不锈钢

晶片的吸附特征相似， 那么引起－Δｆ３，ｓａｔ不同的原因有

可能是吸附层的密度或者是吸附层的黏度， 吸附层的

密度越大， 黏度越大， －Δｆ３，ｓａｔ越大。

表 ２　 基础油与不锈钢晶片吸附饱和时的

－Δｆ３，ｓａｔ与 ΔＤ３，ｓａｔ

Ｔａｂｌｅ ２　 －Δｆ３，ｓａｔ ａｎｄ ΔＤ３，ｓａｔ ｉｎｄｕｃｅｄ ｂｙ ｔｈｅ ｓａｔｕｒａｔｅ ａｄｓｏｒｐ⁃
ｔｉｏｎ ｏｆ ｂａｓｅ ｏｉｌｓ ｏｎ ｓｔａｉｎｌｅｓｓ ｓｔｅｅｌ ｓｕｒｆａｃｅ

基础油 －Δｆ３，ｓａｔ ／ Ｈｚ ΔＤ３，ｓａｔ ／ １０
－６

Ｙｕ４ ２７ １１．０
Ｙｕ６ ３０ １２．５

ＰＡＯ１３ ３２ １４．４

２􀆰 ２　 发动机油在不锈钢表面的吸附行为

图 ５ 和图 ６ 示出了发动机油在不锈钢晶片上吸附

过程的频率变化曲线和耗散因子变化曲线。 由图 ５ 可

知， 当发动机油样品流经测量池时， Δｆ３ 迅速降低，
说明油样在不锈钢表面产生了吸附。 其中， １＃油样的

吸附在 ３０～６０ ｓ 后即达到饱和， Δｆ３ 随时间的变化趋

于平缓， 当采用正庚烷冲洗后， Δｆ３ 迅速上升至基

线， 说明 １＃油样与不锈钢晶片的作用力很弱。 ２＃油样

的吸附在 ３０～６０ ｓ 后即达到一个低值， 随后 Δｆ３ 随着

时间的增长仍然在快速降低， 吸附层的厚度与质量仍

然在不断增长， 且增长很快， 说明 ２＃油样与不锈钢

晶片存在很强的吸附作用， 当采用正庚烷冲洗后，
Δｆ３ 迅速上升至一高位后又继续下降， 并且随着时间

的延长逐渐降低至正庚烷冲洗前的位置， 说明 ２＃油

样形成的吸附层很牢固， 在正庚烷的冲洗下先发生短
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暂的脱附， 但是并未完全脱附， 后又继续吸附， 结果

是吸附层逐渐恢复到正庚烷冲洗前的状态， 这更进一

步证明了 ２＃油样与不锈钢晶片的作用很强。 ３＃油样的

吸附在 ３０～６０ ｓ 后即达到一个低值， 随后 Δｆ３ 随着时

间的增长仍然在中速降低， 吸附层的厚度与质量仍然

在不断增长， 且增长较快， 说明 ３＃油样与不锈钢晶

片存在较强的吸附作用， 当采用正庚烷冲洗后， Δｆ３
迅速上升至－１０ Ｈｚ 左右， 随后随着时间的增长， Δｆ３
趋于稳定， 说明吸附层在正庚烷的作用下发生脱附，
脱附到一定程度后达到平衡， 吸附层不再发生变化，
残留的吸附层较为牢固， 这进一步证明了 ３＃油样与

不锈钢晶片的作用较强。

图 ５　 发动机油吸附过程的频率变化曲线

Ｆｉｇ ５　 Ｆｒｅｑｕｅｎｃｙ ｓｈｉｆｔｓ ｉｎｄｕｃｅｄ ｂｙ ｔｈｅ ａｄｓｏｒｐｔｉｏｎ ｏｆ ｅｎｇｉｎｅ ｏｉｌｓ

由图 ６ 可知： 当发动机油样品流经测量池时，
ΔＤ３ 迅速升高， 且其数值远大于 １×１０－６， 说明油样在

不锈钢表面形成的吸附层为黏弹性薄膜； １＃油样在正

庚烷冲洗时， ΔＤ３ 迅速回落至 ０， 进一步佐证了 １＃油

样形成的吸附层被彻底冲洗掉； ２＃油样在正庚烷冲洗

时， ΔＤ３ 迅速回落至 １０×１０－６ 左右， 仍然远大于 １×
１０－６， 说明残留的吸附层仍然为黏弹性薄膜； ３＃油样

的结果与 ２＃相似， 残留的吸附层也为黏弹性薄膜。

图 ６　 发动机油吸附过程的耗散因子变化曲线

Ｆｉｇ ６　 Ｅｎｅｒｇｙ ｄｉｓｓｉｐａｔｉｏｎ ｉｎｄｕｃｅｄ ｂｙ ｔｈｅ ａｄｓｏｒｐｔｉｏｎ ｏｆ ｅｎｇｉｎｅ ｏｉｌｓ

以上结果表明， １＃油样中的添加剂并没有增强其

与不锈钢之间的吸附作用， 而 ２＃和 ３＃油样中的添加

剂明显增强了其与不锈钢之间的吸附作用， 形成的吸

附层牢固， 不易被破坏， 可以更好地保护发动机。 但

是， 由于 ３ 种发动机油所含的添加剂种类繁多， 到底

是哪一种或几种添加剂引起的吸附作用差异是难以判

断的。
２􀆰 ３　 发动机油质量分数对吸附过程的影响

以 ３＃油样为例， 研究了油样质量分数对其在不

锈钢表面吸附过程的影响， 结果如图 ７—９ 所示。 可

以看出， ３＃油样加入后 Δｆ３ 迅速降低， 表明 ３＃油样在

不锈钢表面的吸附质量迅速增加， 约 ６０ ｓ 后 Δｆ３ 变化

趋于平缓， 吸附趋于饱和， 吸附饱和状态下， Δｆ３ 的

大小随着油样质量分数的增加呈线性增加 （如图 ９
所示）， 说明 ３＃油样在正庚烷溶液和金属表面吸附相

之间恒定分配， 各吸附层之间的吸附性质相似。 用正

庚烷冲洗后， Δｆ３ 显著回升， 但并没有回升至零点，
说明油样间的吸附作用较弱， 远金属表面的吸附层发

生脱附， 近金属表面的吸附层比较稳定。

图 ７　 不同质量分数的发动机油吸附过程的频率变化曲线

Ｆｉｇ ７　 Ｆｒｅｑｕｅｎｃｙ ｓｈｉｆｔｓ ｉｎｄｕｃｅｄ ｂｙ ｔｈｅ ａｄｓｏｒｐｔｉｏｎ ｏｆ ｅｎｇｉｎｅ ｏｉｌｓ
ｗｉｔｈ ｄｉｆｆｅｒｅｎｔ ｃｏｎｃｅｎｔｒａｔｉｏｎ

图 ８　 不同质量分数的发动机油吸附过程的耗散因子变化曲线

Ｆｉｇ ８　 Ｅｎｅｒｇｙ ｄｉｓｓｉｐａｔｉｏｎ ｉｎｄｕｃｅｄ ｂｙ ｔｈｅ ａｄｓｏｒｐｔｉｏｎ ｏｆ ｅｎｇｉｎｅ ｏｉｌｓ
ｗｉｔｈ ｄｉｆｆｅｒｅｎｔ ｃｏｎｃｅｎｔｒａｔｉｏｎ
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图 ９　 油样质量分数对吸附过程的影响

Ｆｉｇ ９　 Ｅｆｆｅｃｔ ｏｆ ｏｉｌ ｃｏｎｃｅｎｔｒａｔｉｏｎ ｏｎ ａｄｓｏｒｐｔｉｏｎ ｐｒｏｃｅｓｓ

当油样质量分数为 ０􀆰 ５％时， 形成的吸附层为刚
性薄膜 （此时 ΔＤ３ ＜１×１０－６）， 正庚烷冲洗后， 发生

了脱附， 脱附了 ２１􀆰 ４％， 残留吸附层仍为刚性薄膜；
当油样质量分数为 １􀆰 ０％时， 形成的吸附层为黏弹性
薄膜 （此时 ΔＤ３＞１×１０－６）， 正庚烷冲洗后， 发生了
脱附， 脱附了 ６２􀆰 ５％， 残留吸附层变成刚性薄膜

（此时 ΔＤ３ 小于 １×１０－６）； 当油样质量分数为 ２􀆰 ０％、
５􀆰 ０％和 １０􀆰 ０％时， 形成的吸附层均为黏弹性薄膜，
正庚烷冲洗后， 均发生了脱附， 分别脱附了 ５０􀆰 ０％、
５２􀆰 ４％和 ７５􀆰 ０％， 残留吸附层均为黏弹性薄膜。 从图

９ 中可以看出， 吸附饱和时， 吸附质量与油样质量分

数成正比， 而在冲洗后达到稳定吸附时， 吸附质量随

着油样质量分数的增加而增加， 当油样质量分数超过

５􀆰 ０％时， 吸附质量趋于不变， 说明此时达到稳定吸

附的上限。
２􀆰 ４　 温度对吸附过程的影响

采用 ３＃油样， 样品质量分数为 ５􀆰 ０％， 进样速度
为 ２０ μＬ ／ ｓ， 考察了温度对吸附过程的影响， 结果如

表 ３ 所示。 随着温度的升高， 饱和吸附层的质量呈下

降趋势， 说明温度的升高不利于样品在不锈钢晶片表

面的吸附， 各温度下的饱和吸附层均为黏弹性薄膜；
冲洗后， 发生脱附， 各吸附层的质量明显降低， 并且

温度越高， 吸附层质量降低得越明显， 脱附率越高，
说明温度的升高有利于脱附， 各温度下的稳定吸附层

仍为黏弹性薄膜。

表 ３　 温度对吸附过程的影响
Ｔａｂｌｅ ３　 Ｅｆｆｅｃｔ ｏｆ ｔｅｍｐｅｒａｔｕｒｅ ｏｎ ａｄｓｏｒｐｔｉｏｎ ｐｒｏｃｅｓｓ

温度

ｔ ／ ℃
　 　 吸附饱和时　 　
－Δｆ３ ／ Ｈｚ ΔＤ３ ／ １０

－６

　 　 　 冲洗后　 　 　
－Δｆ３ ／ Ｈｚ ΔＤ３ ／ １０

－６

脱附率

ｙ ／ ％

３０ ２１ ９ １１ ３．５ ４７．６
４０ １５．５ ７．４ １．５ １．５ ９０．３
５０ １４．５ ７．５ １．０ ２．０ ９３．１

２􀆰 ５　 进样速度对吸附过程的影响

采用 ３＃油样， 质量分数为 ５􀆰 ０％， 实验温度为 ３０
℃， 考察了进样速度对吸附过程的影响， 结果如图

１０ 所示。 可知， 进样速度对吸附过程的影响并不显

著， 随着进样速度的增加， 饱和吸附层的质量先增大

后减小， 饱和吸附层为黏弹性薄膜； 正庚烷冲洗后，
发生脱附， 随着进样速度的增加， 稳定吸附层的质量

先增大后减小， 在进样速度低于 １０ μＬ ／ ｓ 时， 稳定吸

附层变成刚性薄膜， 进样速度大于 １０ μＬ ／ ｓ 时， 稳定

吸附层仍为黏弹性薄膜。

图 １０　 进样速度对吸附过程的影响

Ｆｉｇ １０　 Ｅｆｆｅｃｔ ｏｆ ｉｎｊｅｃｔｉｏｎ ｒａｔｅ ｏｎ ａｄｓｏｒｐｔｉｏｎ ｐｒｏｃｅｓｓ

３　 结论

（１） 采用 ＱＣＭ⁃Ｄ 研究了 ３ 种发动机油在不锈钢

表面的吸附行为， ３ 种发动机油与不锈钢表面的吸附

作用从强到弱依次是 ２＃、 ３＃、 １＃， 其中 １＃油样不能形

成稳定的吸附层。
（２） 发动机油在不锈钢表面的饱和吸附层的质

量与样品质量分数成正比， 而在冲洗后达到稳定吸附

时， 吸附质量也随着样品质量分数的增加而增加， 当

样品质量分数超过 ５􀆰 ０％时， 吸附质量趋于不变， 说

明此时达到稳定吸附的上限。
（３） 随着温度的升高， 饱和吸附层的质量呈下

降趋势， 各温度下的饱和吸附层均为黏弹性薄膜； 正

庚烷冲洗后发生脱附， 温度越高， 脱附率越高， 说明

温度的升高有利于脱附， 各温度下的稳定吸附层仍为

黏弹性薄膜。
（４） 进样速度对吸附过程的影响并不显著。
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摘要： 为预测燃气轮机润滑系统试验阶段潜在的磨损故障， 应用神经网络及遗传算法 （ＧＡ） 对某型燃气轮机长

时试验用润滑油中典型元素的光谱监控数据趋势进行预测。 通过改变光谱分析数据归一化的范围及调整学习率的自适

应性对标准误差反向传播 （ＢＰ） 神经网络进行改进， 并利用遗传算法对改进的 ＢＰ 神经网络的权值和阈值进行优化，
建立适合某型燃气轮机润滑系统试验阶段磨损趋势预测的模型。 结果表明： 所建模型具有很高的预测精度和很强的实

用性， 能有效地提高磨损故障的预测成功率。
关键词： 燃气轮机； 润滑系统； 磨损趋势预测； ＢＰ 神经网络； 遗传算法
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　 燃气轮机长期在高温、 高速、 高负荷的恶劣环境

下工作， 易造成润滑系统运转部件的异常磨损而引起

发动机故障［１－３］。 在研燃机润滑系统磨损趋势预测技

术可预报潜在的危险， 保障其运行的安全性。 从试验

用润滑油的光谱分析结果中， 可了解润滑油中金属元

素的种类和含量， 从而推断发生异常磨损的零部件部

位及其磨损程度［３－５］。 但是大多数情况下， 分析人员

的经验及分析手段等对分析结果的影响很大； 另外，
光谱分析数据常常仅用于同已知界限值进行对比， 未

能得到更多润滑系统磨损的信息； 此外， 在研燃机试

验时可能因润滑油消耗、 漏油、 变质而进行不定期加

油或换油， 从而更加影响磨损状况的判断。 利用人工

智能神经网络融合遗传算法的技术［６－１０］对在研燃机润

滑系统试验阶段的磨损趋势进行预测， 可以解决这一

非线性问题， 能够克服当前分析人员分析水平不均、
油液监控手段少等缺点， 提高润滑系统磨损故障预测

的成功率。
基于油液样本的复杂性和不规律性， 本文作者利

用 ＢＰ 神经网络建立某型燃气轮机润滑系统试验阶段

磨损趋势预测的模型。 针对标准 ＢＰ 网络收敛速度慢

的缺点， 通过改变学习率的方法对其进行改进； 针对

改进 ＢＰ 神经网络易陷入局部最小值的缺点， 利用遗

传算法对其权值和阈值进行优化。
１　 油液光谱分析监测的指标及监测数据分析

油液光谱分析可监测燃气轮机工作过程中被滑油

润湿的零、 组件的磨损情况， 有效地检测出油液中磨

损元素的含量。 磨损金属成分与摩擦副材质相对应

（见表 １）， 且判断燃机工作是否正常的金属元素含量

的界限值与其具体结构及使用状况有关。



表 １　 某型燃气轮机磨损元素与相应的磨损部位

Ｔａｂｌｅ １　 Ｔｈｅ ｗｅａｒ ｅｌｅｍｅｎｔｓ ａｎｄ ｔｈｅ ｃｏｒｒｅｓｐｏｎｄｉｎｇ ｗｅａｒ
ｐｏｓｉｔｉｏｎｓ ｏｆ ｔｈｅ ｇａｓ ｔｕｒｂｉｎｅ

金属元素 含相应金属元素的零、组件名称

铁 轴承、部分轴承保持架、齿轮等

铬 部分轴承保持架、齿轮

铜 部分轴承保持架、衬垫

镍 密封、齿轮

钛 壳体、部分轴承衬套

铝 部分轴承衬套、壳体

镁 壳体

银 部分轴承保持架

燃机内部的结构件绝大多数为铁基材料， 所以

Ｆｅ 元素的变化是综合判断燃机整体磨损水平的重要

指标， 而在众多取样部位中， 油箱中油样反映了各部

位磨损情况的平均水平。 本文作者采用 Ｓｐｅｔｒｏｉｌ Ｍ 型

油液光谱仪监测了油箱中油样的 Ｆｅ 元素含量的变化。
图 １ 是某型燃气轮机长时试验油箱中油样的 Ｆｅ 元素

光谱分析数据图， 图中还给出了 Ｆｅ 元素的告警值及

极限值。

图 １　 油箱油样中 Ｆｅ 元素光谱分析数据

Ｆｉｇ １　 Ｔｈｅ ｏｉｌ ｓｐｅｃｔｒａｌ ａｎａｌｙｓｉｓ ｄａｔａ ｏｆ Ｆｅ ｅｌｅｍｅｎｔ ｉｎ ｔｈｅ
ｏｉｌ ｓａｍｐｌｅｓ ｆｒｏｍ ｔｈｅ ｏｉｌ ｔａｎｋ

由图 １ 可知， 油箱中油样的 Ｆｅ 元素的含量在试

验过程中不断地波动。 由于燃机仍在研制试验中， 其

性能还不稳定， 试验过程中 Ｆｅ 元素会超过极限值，
因此当 Ｆｅ 元素光谱分析值超过极限值时， 会通过添

加新油的方法以降低 Ｆｅ 元素含量。 例如， 在磨合阶

段的第 １１ 次检测时， Ｆｅ 元素质量分数从 ５×１０－７增长

到 ５×１０－６， 超过所规定的极限值； 此时添加了新油，
Ｆｅ 元素质量分数迅速下降到 １×１０－６； 又如， 在第 ８７
次检测时， Ｆｅ 元素含量又超出极限值， 再一次添加

了新油， Ｆｅ 元素质量分数降为 ２×１０－６， 然后又持续

增加， 直到试验结束， 超过极限值。
试验结束后， 对燃机进行检查， 发现齿轮发生严

重磨损， 齿轮齿面擦伤， 如图 ２ 所示。 造成上述现象

的原因是齿轮系振动偏大、 齿轮加工超差及装配间隙

控制不到位等。

图 ２　 发生磨损的齿轮

Ｆｉｇ ２　 Ｔｈｅ ｗｅａｒ ｇｅａｒ

从上述分析可知， 现有的润滑油光谱分析手段仅

能监测某时刻的磨损状况， 并不能对下一时刻的磨损

情况进行预测。 因此， 本文作者通过对实际燃机润滑

油光谱分析数据的分析， 提出了磨损趋势预测模型。
２　 燃气轮机磨损趋势预测模型的构建方法

２􀆰 １　 标准 ＢＰ 神经网络

理论上， ＢＰ 神经网络在给定合适的结构和适当

权值的情况下可近似为任意非线性连续函数。 它利用

误差率下降函数来缩小网络输出值与实际值之间的均

方误差。 ＢＰ 神经网络的拓扑结构如图 ３ 所示。 但是

标准 ＢＰ 函数的训练速度过慢， 导致其难以满足短期

预测的实际要求； 此外， 多层神经网络的性能曲面存

在多个局部最小值， 使其难以收敛到全局最小值。 因

此， 为实现在研燃气轮机润滑系统的磨损趋势的预

测， 需对标准 ＢＰ 神经网络进行改进。

图 ３　 ＢＰ 神经网络结构

Ｆｉｇ ３　 Ｔｈｅ ｓｔｒｕｃｔｕｒｅ ｏｆ ＢＰ ｎｅｕｒａｌ ｎｅｔｗｏｒｋ

２􀆰 ２　 改进的 ＢＰ 神经网络

标准 ＢＰ 算法由于学习率是常数导致其在训练过

程中收敛速度慢， 可见学习率的选择对于其性能影响

巨大。 学习率越小， 训练时间越长且收敛速度越慢，
但过大的学习率会导致不收敛。 此外， 适于训练初期
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的学习率不一定适合训练的后期。 因此， 在迭代过

程中， 自适应学习率函数可以使 ＢＰ 神经网络训练时

总可以得到最合适的学习率。 学习率可变的 ＢＰ 算法

是通过观察误差的增减来判断的。 判断标准是： 如果

修正值降低误差函数值， 则增加学习率； 反之， 则降

低学习率以避免过度调节。 学习率的增减通过乘以一

个增量 ／ 减量因子实现：

η（ｎ＋１）＝
ｋ ｉｎｃη（ｎ）　 ｅ（ｎ＋１）＜ｃｅ（ｎ）
ｋｄｅｃη（ｎ） ｅ（ｎ＋１）≥ｄｅ（ｎ）
η（ｎ） 其他

ì

î

í

ïï

ïï

（１）

式中： ｃ 是误差减少系数； ｄ 是误差增加系数； ｋ ｉｎｃ是
学习率增长系数； ｋｄｅｃ是学习率降低系数。

根据文献 ［６］， 标准 ＢＰ 神经网络的学习率 η 的

初始值设为 ０􀆰 ０５， 自适应学习率 ＢＰ 神经网络中的参

数 ｃ 设置为 １， 初始学习率设置为 ０􀆰 ０１。
ＢＰ 神经网络虽然具有实现任何复杂非线性映射

的能力， 但是它容易陷入局部最优。 因此， 利用遗传

算法全局搜索能力强的特点对所建的 ＢＰ 神经网络模

型进行优化， 以提高预测的精度。
２􀆰 ３　 遗传算法

遗传算法是模拟生物进化的优化工具， 它可模拟

种群的选择进化行为， 且每个个体表明问题搜索空间

的一种近似解决方案。 从任意初始种群开始， 遗传算

法通过个体的遗传和变异， 有效地获得稳定的种群繁

殖和选择过程， 因此它可将种群进化为更优化的搜索

空间范围。
２􀆰 ３􀆰 １　 编码长度

在迭代优化过程中， 由于遗传算法不能直接作用

于所建模型的参数和权值， 所以需提前对这些参数和

权值进行编码。 本文作者采用实数编码， 不仅因为其

相较二进制编码更易于理解， 而且可以节省基因操纵

时间。 此外， 实数具有范围大和准确率高的优势， 有

助于得到最优结果。 对 ＢＰ 神经网络连接权值和阈值

进行实数编码， 编码长度计算公式为： Ｓ ＝ＲＳ１＋Ｓ１Ｓ２＋
Ｓ１＋Ｓ２， 其中 Ｒ、 Ｓ１、 Ｓ２ 分别为输入层、 隐含层和输

出层的节点数。
２􀆰 ３􀆰 ２　 适应度函数

根据个体得到 ＢＰ 神经网络的初始权值和阈值，
用训练数据训练 ＢＰ 神经网络后预测系统输出， 把预

测输出和期望输出之间的误差绝对值和作为个体适应

度值 Ｆ， 计算公式为

Ｆ＝ ｋ （∑
ｎ

ｉ＝ １
ａｂｓ （ｙ ｉ－ｏ ｉ） ） （２）

式中： ｎ 为网络输出节点数； ｙｉ 为 ＢＰ 神经网络第 ｉ 个
节点的期望输出； ｏｉ 为第 ｉ 个节点的预测输出； ｋ 为

系数。

２􀆰 ３􀆰 ３　 选择操作

选择轮盘赌法， 即基于适应度比例的选择策略，
每个个体 ｉ 的选择概率 ｐ ｉ 为

ｐ ｉ ＝
ｆ ｉ

∑
Ｎ

ｊ ＝ １
ｆ ｉ

（３）

ｆ ｉ ＝
ｋ
Ｆ ｉ

（４）

式中： Ｆ ｉ 为个体 ｉ 的适应度值， 由于适应度值越小越

好， 所以在个体选择前对适应度值求倒数； ｋ 为系数；
Ｎ 为种群个体数目。
２􀆰 ３􀆰 ４　 交叉操作

交叉操作是在一对母体以相对大的概率（ｐｃ）交换

部分染色体而产生新的个体。 这个过程可以扩大种群

的多样性和搜索空间的遍历性。 由于个体采用实数编

码， 所以交叉操作方法采用实数交叉法， 第 ｋ 个染色

体 ａｋ 和第 ｌ 个染色体 ａ ｌ 在 ｊ 位的交叉操作方法如下：
ａｋｊ ＝ ａｋｊ（１ － ｂ） ＋ ａ ｌｊｂ （５）
ａ ｌｊ ＝ ａ ｌｊ（１ － ｂ） ＋ ａｋｊｂ （６）

式中： ｂ 是 ［０， １］ 间的随机数。
２􀆰 ３􀆰 ５　 变异操作

选取第 ｉ 个个体的第 ｊ 个基因 ａ ｉｊ 进行变异， 变异

操作方法如下：

ａ ｉｊ ＝
ａ ｉｊ ＋ （ａ ｉｊ － ａｍａｘ） × ｆ（ｇ） ， ｒ ＞ ０．５
ａ ｉｊ ＋ （ａｍｉｎ － ａ ｉｊ） × ｆ（ｇ） ， ｒ ≤ ０．５{ （７）

式中： ａｍａｘ 为基因 ａｉｊ 的上界； ａｍｉｎ 为基因 ａｉｊ 的下界；

ｆ（ｇ） ＝ ｒ２ （１ － ｇ
Ｇｍａｘ

）
２

， ｒ２ 为一个随机数， ｇ 为当前迭代

次数， Ｇｍａｘ 为最大进化次数； ｒ 为 ［０， １］ 间的随机数。
利用将遗传算法和改进的 ＢＰ 神经网络结合的方

法构建预测模型的流程图如图 ４ 所示。 主要包括 ３ 个

步骤：
（１） 确定 ＢＰ 神经网络的拓扑结构。 确定输入层

节点数， 根据输出参数确定输出层节点数， 再根据大

量模拟试验确定最优的隐含层节点数； 最后， 得到遗

传算法的初始长度。
（２） 利用遗传算法优化改进的 ＢＰ 神经网络的权

值和阈值。 随即产生一个种群， 其个体可反映网络的

权值和阈值； 接着通过适应度函数计算适应度值， 然

后通过选择、 交叉和变异操作找到最优个体。
（３） 利用遗传算法优化改进的 ＢＰ 神经网络模型

进行预测。 首先， 将最优个体初始化， ＢＰ 神经网络

的权值和阈值在训练过程中可局部优化； 经优化后的

ＢＰ 神经网络模型对某型燃气轮机长时试验润滑系统

的磨损趋势进行准确和有效地预测。
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图 ４　 复合预测模型构建流程

Ｆｉｇ ４　 Ｔｈｅ ｆｌｏｗｃｈａｒｔ ｏｆ ｃｏｍｂｉｎａｔｉｏｎａｌ ｍｏｄｅｌ

３　 模型的建立及验证

３􀆰 １　 模型的建立

３􀆰 １􀆰 １　 数据预处理

归一化可以消除输入和输出数据之间量级的差别，
使输入和输出数据成为量纲一化的数据， 以避免引起

大的误差。 数据归一化可提高神经网络的学习效率和

网络预测的准确性。 Ｓｉｇｍｏｉｄ 函数值在 ［０ １］ 之间均

匀分布， 然而据文献 ［６］ 报道， 当该函数值分布在

［０􀆰 １　 ０􀆰 ９］ 之间时， 预测的结果更好。 因此， 文中归

一化的范围设为 ［０􀆰 １　 ０􀆰 ９］。 归一化过程如下：

ｙ ＝
ｘ － ｘｍｉｎ

ｘｍａｘ － ｘｍｉｎ

× （０．９ － ０．１） ＋ ０．１ （８）

反归一化过程如下：

ｘ ＝ ｙ － ０．１
０．９ － ０．１

× （ｘｍａｘ － ｘｍｉｎ） ＋ ｘｍｉｎ （９）

对图 １ 中给出的某型燃气轮机润滑系统长时试验

所监测的 Ｆｅ 元素光谱分析结果进行归一化处理， 结

果见表 ２。

表 ２　 光谱分析数据归一化结果

Ｔａｂｌｅ ２　 Ｔｈｅ ｎｏｒｍａｌｉｚａｔｉｏｎ ｒｅｓｕｌｔｓ ｏｆ ｔｈｅ ｓｐｅｃｔｒａｌ ａｎａｌｙｓｉｓ ｄａｔａ
次数 质量分数 ｗ ／ １０－６ 归一化 Ｘ ｉ 次数 质量分数 ｗ ／ １０－６ 归一化 Ｘ ｉ 次数 质量分数 ｗ ／ １０－６ 归一化 Ｘ ｉ

１ ０．５０ ０．１００ ０ … … … ８６ ４．８０ ０．７４９ １
２ １．１１ ０．１９０ ６ ５１ ４．０２ ０．６３１ ３ ８７ ２．１０ ０．３４１ ５
３ １．２２ ０．２０５ ７ ５２ ４．１１ ０．６４４ ９ ８８ ２．５０ ０．４０９ １
４ １．５０ ０．２５０ ９ ５３ ４．２０ ０．６５８ ５ ８９ ２．８１ ０．４４７ ２
５ １．７３ ０．２８１ １ ５４ ４．２６ ０．６６７ ５ ９０ ３．１１ ０．４９２ ５
６ ２．１０ ０．３４１ ６ ５５ ４．３６ ０．６８２ ６ ９１ ３．５２ ０．５５２ ８
７ ３．２１ ０．５０７ ５ ５６ ４．４５ ０．６９６ ２ ９２ ３．８０ ０．５９８ １
８ ３．８２ ０．５９８ １ ５７ ４．６５ ０．７２６ ４ ９３ ４．１２ ０．６４６ ４
９ ４．２２ ０．６５８ ５ ５８ ５．３１ ０．８２６ ０ ９４ ４．４４ ０．６９４ ７
１０ ４．６１ ０．７１８ ９ … … … ９５ ４．９０ ０．７６４ ２

３􀆰 １􀆰 ２　 模型参数

设置 ＢＰ 神经网络结构为 ５－５－１， 即输入层有 ５
个节点， 隐含层有 ５ 个节点， 输出层有 １ 个节点， 共

有 ５×５＋５×１ ＝ ３０ 个权值， ５＋１ ＝ ６ 个阈值， 遗传算法

个体编码长度为 ３０＋６ ＝ ３６。 遗传算法的种群数目为

１００， 交叉概率为 ０􀆰 ２， 变异概率为 ０􀆰 ０５。 训练好的权

值和阈值见表 ３， 其中输入层到隐含层的权值用 ｗ ｊｉ

表示， 隐含层到输出层的权值用 ｖｋｊ 表示， 隐含层的

阈值用 θ ｊ 表示， 输出层的阈值用 θｋ 表示。

表 ３　 ＧＡ 优化后的权值和阈值

Ｔａｂｌｅ ３　 Ｔｈｅ ｗｅｉｇｈｔｓ ａｎｄ ｔｈｒｅｓｈｏｌｄｓ ｏｐｔｉｍｉｚｅｄ ｂｙ ＧＡ

ｗ ｊｉ

１．０３６ ２ －０．９２５ ７ １．９４６ ４ －０．８７６ ２ －２．８８２ ９
１．８７６ ５ ２．８９６ ９ －１．１２９ ０ －１．００１ ６ １．４８８ ２
－０．３４３ ０ －２．４５２ ９ ２．９５５ ７ ０．２１７ ６ －２．１９２ ７
－１．３６７ ６ ２．１８４ ０ １．２４９ ６ ２．９８９ ４ １．８９４ ５
１．５５５ １ １．２７７ ２ ２．４２９ ９ －２．３８１ ３ －１．７２９ ７

ｖｋｊ －２．１３１ ６ －０．０３４ ０ ０．１８０ ７ ０．０６１ ５ －１．６３５ ２
θｊ ２．１０６ ５ １．６８０ ３ －０．５６９ ６ －１．１６９ ７ －０．１３９ ６
θｋ ０．３３１ ３
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３􀆰 ２　 模型的训练

利用所建模型对光谱分析数据进行训练， 以连续

ｍ 个样本预测第 ｍ＋１ 个样本。 将前 ９０ 次的监测数据

作为学习样本进行训练， 后 ５ 次的监测数据预留作预

测。 同时应用标准 ＢＰ 神经网络 （ＳｔＢＰ）、 改进 ＢＰ 神

经网络———自适应学习率的 ＢＰ 神经网络 （ ＩｍＡＢＰ）
和遗传算法优化自适应学习率的 ＢＰ 网络 （ ＧＡＩｍ⁃
ＡＢＰ） 对所监测的样本进行训练， 各神经网络的训练

结果与实际值见图 ５—７。

如图 ５—７ 所示， 所建的 ＳｔＢＰ 神经网络中第 １０、
１１、 ４５、 ５２、 ８０、 ８５、 ８７ 次训练值与实测值相差较

大； ＩｍＡＢＰ 神经网络的训练精度相对有所改进， 第

１２、 ５９ 次训练值与实测值相差较大； ＧＡＩｍＡＢＰ 神经

网络的训练误差最小， 其训练值与实际值基本一致。
因此， 遗传算法优化 ＢＰ 神经网络的权值和阈值后可

减小其训练误差， 用该训练好的神经网络对监测数据

进行预测可提高模型的预测精度。

　 　 图 ５　 ＳｔＢＰ 神经网络训练值与　 　 　 　 　 　 图 ６　 ＩｍＡＢＰ 神经网络训练值与　 　 　 　 　 　 图 ７　 ＧＡＩｍＡＢＰ 神经网络训练值与

实际值比较　 　 　 　 　 　 　 　 　 　 　 　 　 　 实际值比较　 　 　 　 　 　 　 　 　 　 　 　 　 　 　 实际值比较

Ｆｉｇ ５　 Ｃｏｍｐａｒｉｓｏｎ ｂｅｔｗｅｅｎ ｔｈｅ ｔｒａｉｎｉｎｇ　 　 　 Ｆｉｇ ６　 Ｃｏｍｐａｒｉｓｏｎ ｂｅｔｗｅｅｎ ｔｈｅ ｔｒａｉｎｉｎｇ 　 　 　 Ｆｉｇ ７　 Ｃｏｍｐａｒｉｓｏｎ ｂｅｔｗｅｅｎ ｔｈｅ ｔｒａｉｎｉｎｇ
ｄａｔａ ｂｙ ＳｔＢＰ ｎｅｕｒａｌ ｎｅｔｗｏｒｋ 　 　 　 　 　 　 　 　 ｄａｔａ ｂｙ ＩｍＡＢＰ ｎｅｕｒａｌ ｎｅｔｗｏｒｋ 　 　 　 　 　 　 　 ｄａｔａ ｂｙ ＧＡＩｍＡＢＰ ｎｅｕｒａｌ ｎｅｔｗｏｒｋ
ａｎｄ ａｃｔｕａｌ ｄａｔａ　 　 　 　 　 　 　 　 　 　 　 　 　 ａｎｄ ａｃｔｕａｌ ｄａｔａ　 　 　 　 　 　 　 　 　 　 　 　 　 ａｎｄ ａｃｔｕａｌ ｄａｔａ

３􀆰 ３　 模型的验证

利用上述训练好的 ＧＡＩｍＡＢＰ 神经网络对后 ５ 次

的监测数据进行预测以验证模型预测的精确度。 同时

也应用训练好的 ＳｔＢＰ 神经网络和 ＩｍＡＢＰ 神经网络对

其进行了预测。 各神经网络的预测结果及实际值的比

较见图 ８—１０， 预测误差见表 ４。

　 　 图 ８　 ＳｔＢＰ 神经网络预测值　 　 　 　 　 　 图 ９　 ＩｍＡＢＰ 神经网络预测值　 　 　 　 　 　 图 １０　 ＧＡＩｍＡＢＰ 神经网络预测值

与实际值比较　 　 　 　 　 　 　 　 　 　 　 　 与实际值比较　 　 　 　 　 　 　 　 　 　 　 　 　 与实际值比较

Ｆｉｇ ８　 Ｃｏｍｐａｒｉｓｏｎ ｂｅｔｗｅｅｎ ｔｈｅ ｐｒｅｄｉｃｔｉｏｎ 　 　 Ｆｉｇ ９　 Ｃｏｍｐａｒｉｓｏｎ ｂｅｔｗｅｅｎ ｔｈｅ ｐｒｅｄｉｃｔｉｏｎ 　 　 Ｆｉｇ １０　 Ｃｏｍｐａｒｉｓｏｎ ｂｅｔｗｅｅｎ ｔｈｅ ｐｒｅｄｉｃｔｉｏｎ
ｄａｔａ ｂｙ ＳｔＢＰ ｎｅｕｒａｌ ｎｅｔｗｏｒｋ　 　 　 　 　 　 　 　 　 ｄａｔａ ｂｙ ＩｍＡＢＰ ｎｅｕｒａｌ ｎｅｔｗｏｒｋ 　 　 　 　 　 　 　 ｄａｔａ ｂｙ ＧＡＩｍＡＢＰ ｎｅｕｒａｌ ｎｅｔｗｏｒｋ
ａｎｄ ａｃｔｕａｌ ｄａｔａ　 　 　 　 　 　 　 　 　 　 　 　 　 　 ａｎｄ ａｃｔｕａｌ ｄａｔａ　 　 　 　 　 　 　 　 　 　 　 　 　 　 ａｎｄ ａｃｔｕａｌ ｄａｔａ
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　 　 如图 ８—１０ 所示， ＧＡＩｍＡＢＰ 神经网络的预测值
与实测值几乎一致， 相对误差的绝对平均值为
１􀆰 ８５％ （见表 ４）， 较 ＩｍＡＢＰ 神经网络的 ２􀆰 ９４％和
ＳｔＢＰ神经网络的 ４􀆰 ３２％均有所提高， 且在润滑油光谱

分析仪的测试误差范围内。 因此说明应用遗传算法优
化的改进 ＢＰ 神经网络模型对某型燃气轮机润滑系统
试验阶段磨损趋势预测具有可行性。

表 ４　 各神经网络的预测误差
Ｔａｂｌｅ ４　 Ｔｈｅ ｐｒｅｄｉｃｔｉｏｎ ｅｒｒｏｒｓ ｏｆ ｅａｃｈ ｎｅｕｒａｌ ｎｅｔｗｏｒｋ

序号 实际值 ｗ ／ １０－６
　 　 　 ＧＡＩｍＡＢＰ 神经网络　 　 　

预测值 ｗ ／ １０－６ 相对误差 ｅ ／ ％
　 　 　 ＩｍＡＢＰ 神经网络　 　 　
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相对误差的

绝对平均值
１．８５ ２．９４ ４．３２

４　 结论
基于某型燃气轮机长时试验的润滑油光谱监测分

析数据， 应用改进 ＢＰ 神经网络———自适应学习率的
ＢＰ 神经网络建立磨损趋势预测的模型； 利用遗传算
法对其权值和阈值进行了优化， 克服了 ＢＰ 神经网络
收敛速度慢， 易陷入局部最小值的缺点， 提高了所建
模型的预测精度， 得到了较为满意的结果。
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天然生物与仿生梯度材料研究获进展
中国科学院金属研究所沈阳材料科学国家 （联合） 实验室材料与加州大学伯克利分校及加州大学圣地亚哥分校合作，

揭示了生物组织与材料中广泛存在的梯度结构取向特征， 并提炼出了一种提高材料接触损伤抗力的仿生设计新思路， 即通过

控制微观组织结构取向获得梯度变化的力学性能， 实现局域刚度、 强度与韧性的优化分布与相互匹配， 从而提高整体的力学

性能。 通过力学分析与数值模拟， 他们建立了结构取向与各力学性能之间的定量关系， 阐明了材料损伤抗力提高的机理， 并

指出了相应仿生梯度结构的设计方法。
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橡塑密封安全可靠性和完整性的设计控制∗
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摘要： 密封可靠性及安全服役需要各类预测、 检测、 预防、 分析、 诊断等方法和技术， 对减轻密封失效率和危害

度有重要意义。 橡塑密封 （密封件、 液态密封等） 是随整机或部件的发展而不断发展的。 针对密封产业质量技术基础

和对安全节能的新需求， 研究密封件和橡塑密封可靠性与完整性理论与实践的特征； 以油气资源勘探开发、 输送加工

过程的密封完整性技术为例， 分析橡塑密封系统智能、 绿色化设计控制的核心技术； 展望密封完整性研究方向。
关键词： 密封完整性技术； 橡塑密封系统； 润滑摩擦； 可靠性分析
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　 橡塑密封是制造行业的基础配套件， 容易被忽

视。 然而， 诺贝尔奖获得者 ＦＥＹＮＭＡＮ 在 １９８６ 年

“挑战者号” 航天飞机爆炸事故的调查时， 在电视直

播会议中用伟大、 精妙的简单 “冰水实验”， 向公众

阐明了爆炸根源、 密封损伤与完整性［１］， 堪称载入史

册的密封研究。
完整性技术在全球石油化工、 核电、 航空发动机

等广泛应用， 但在我国密封工程研究时还比较少见。
本文作者围绕国家重大战略需求， 从交叉学科、 市

场、 创新应用等角度， 阐述了机械可靠性及密封完整

性的核心理论和技术， 并以石油工业的密封完整性为

例， 分析橡塑密封完整性与可靠性的设计控制技

术等。
１　 橡塑密封件与密封系统的安全可靠性

密封件、 液压件、 轴承和齿轮等基础件是制造业

发展的核心， 品种规格繁多、 量大面广， 其性能和水

平决定了主机和智能制造质量及可靠性， 但我国基础

件和通用件行业的技术水平低、 生产规模小［２］。 “十
三五” 期间， 工信部等实施 “工业强基工程”， 将为

制造强国战略等提供保障和条件。 然后， 围绕中国低

碳经济、 新能源战略及国防安全等对密封系统新需

求， 当前橡塑密封研究和实践面临着新的历史性机遇

和挑战 （如图 １ 所示）。



图 １　 高端橡塑密封系统的研究和应用挑战

Ｆｉｇ １　 Ｃｈａｌｌｅｎｇｅｓ ｏｆ ｔｈｅ ｈｉｇｈ⁃ｅｎｄ ｓｅａｌｓ ａｎｄ ｓｅａｌｉｎｇ ｓｙｓｔｅｍｓ

１􀆰 １　 橡塑密封完整性与设计控制技术的新挑战

通常， “密封完整性” 理解为在密封运行整个生

命周期内， 应用技术、 操作和组织措施最大限度地减

少流体与物质不可控流动的风险， 以确保装备与设施

始终在安全、 可靠的状态。 从风险控制和管理的角

度， 通过监测和检测橡塑密封系统等方式， 获取与设

备和系统完整性相关的安全状况及关键风险源信息，
并进行集成和整合， 对可能诱发密封失效的危害因素

进行事前诊断和预警评估， 有针对性地实施可靠性增

长与维修保障， 从而达到减少和预防密封损伤与泄漏

扩散等事故发生。
图 ２ 示出了液压密封的全生命周期流程， 概括了

关键环节， 其原料与石油及橡胶制品等行业关系紧

密。 在工业革命时， 对各种大机械的转子、 轴承、 活

塞的密封需求等促进了产业创新， 如蒸汽机的静密封

垫、 活塞环。 此后， 现代石油工业和化学发展， １９３０
年后液压介质由水变成了黏稠液压剂和合成润滑油，
并出现了抗氧化剂、 防锈剂、 极压剂、 分散剂、 降凝

剂、 黏度指数改进剂等添加剂。 又如 １９３０ 年代， 杜

邦 Ｗａｌｌａｃｅ Ｃａｒｏｔｈｅｒｓ 等发明了合成橡胶、 尼龙等，
Ｒｏｙ Ｊ Ｐｌｕｎｋｅｔｔ 意外发现聚四氟乙烯， 并将这些新材

料新工艺应用在密封上。 德国 Ｓｉｍｍｅｒ 博士发明了世

界第一个油封， 开启旋转轴的密封和润滑解决方案。
１９８４ 年克兰公司提出了上游泵送密封等新技术。 然

而， 重大装备与设施绝对避免泄漏是不合适的， 一方

面， 因为成本和客户承受度； 另一方面， 在某些情况

下， 当泄漏物只是空气或水蒸气时， 较高的泄漏率也

是无害的、 是被允许的。 当今的 ２１ 世纪， 国际竞争

和新一轮深海、 深空、 深地探索， 现代制造业、 市场

和新装备技术的革新， 对橡塑密封 （和密封黏接）

带来不断升高的压力、 温度、 速度、 加速度的新需

求， 尤其是密封的超长服役期可能成为检测检验的盲

点或重大风险源。

图 ２　 液压传动中橡塑密封件与系统的制造流程
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１􀆰 ２　 从我国的市场背景研究橡塑密封技术的创新

近十年， 我国密封制品增速最快的是汽车、 建材

建筑等行业， 销售额仍持续增加， 但需求侧结构性乏

力、 资源浪费、 环境污染值得反思。 ２０１１ 年后， 伴

随 ＰＭ ２􀆰 ５ 与雾霾等环保危机， 纯电汽车、 混合能源

汽车等政策推广， 新排放法规、 节能减排及低碳社会

等背景下， 密封服役时需要绿色、 低碳、 高品质等。
但行业市场尚缺乏密封可靠性和完整性的实践。

截至 ２０１６ 年 ６ 月， 中国机动车保有量共 ２􀆰 ８５ 亿

辆， 其中汽车 １􀆰 ８４ 亿辆。 ２０１５ 年我国炼油厂共消耗

原油约 ５􀆰 ４３ 亿 ｔ （原油进口约 ３􀆰 ２９ 亿 ｔ）。 权威机构

ＩＥＡ 预计， 中国在 ２０３５ 年的原油需求为 ８ 亿 ｔ， 天然

气需求为 ５ ２９０ 亿 ｍ３［３］， 汽车保有量、 炼油量、 发电

量可能到达峰值。 在全球低碳经济、 节能减排趋势

下， 解决汽车、 炼油与重大装备等密封科学与供给侧

改革， 是全球制造强国和大国的重点关注和研究的

课题。
目前我国在密封科学与技术的绿色化、 智能化创

新及实践方面， 受到了全球关注。 世界摩擦学主席

ＪＯＳＴ 爵士［４］在 ２００９ 年和 ２０１３ 年两届 ＷＴＣ 大会的开

幕式上称赞了中国绿色摩擦学的研究和应用， 强调中

国石油大学张嗣伟［５］创立的绿色摩擦学科学与技术体

系， 对中国节能减排、 低碳经济等具有积极的意义。
１􀆰 ３　 机械工业与现代装备橡塑密封的安全可靠性

技术

图 ３ 是密封系统示意图， 诸多因素可以影响密封

失效模式、 失效位置和相应失效机制等。 在可靠性研

究、 样本分析、 寿命数据研究等方面， 某企业统计发

现液压缸密封各种故障中， 活塞杆损伤与密封件划伤
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约占 ３８􀆰 ８％， 杆封 发 热 劣 化 与 缓 冲 环 故 障 约 占

２８􀆰 ４％， 防尘系统故障约占 １３􀆰 ４％， 渗漏约占 ３􀆰 ０％，
其他原因占 １６􀆰 ４％； 某制造商分析了旋转机械的失

效数据， 发现密封失效约占 ５７％， 轴承失效约占

２２％， 静态连接失效约占 ９％， 液压件失效约占 ３％，
联轴器失效约占 ２％， 其他因素占 ７％； 某齿轮箱产

品失效分析表明， 密封有关因素约占 ６４％ （具体表

现为防尘密封和污染物约占 ５０％、 密封间隙与润滑

油流失约占 １４％）， 零件总装配因素约占 ９％， 振动

因素约占 ５％， 其他失效因素占 ６％， 产品无故障的

占 １６％。

图 ３　 密封界面结构与主要影响因素组成
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我国制造业和主机长期 “重整机、 轻配套”。 由

于缺乏科学理论和工程实践的积累， 橡塑密封可靠性

和完整性的研究， 远远落后于机械系统与结构可靠性

等的研究。 例如， 我国密封制造企业少有专门从事应

用基础研究的机构； 国内密封可靠性试验和现场数据

等极其匮乏， 标准规范缺失。 而国外有关研究非常全

面、 系统和深入， 实现了技术垄断。 与装备制造业发

达国家相比， 我国的机械可靠性领域问题较多［６］。 特

别是密封、 齿轮、 轴承等配套产业质量技术基础、 可

靠性研究尚需深化， 要实质提升机械零部件的质量与

可靠性水平， 为实现中国制造强国提供保障。
２　 橡塑密封系统润滑与摩擦的动态失效

橡塑密封是经典的挤压与接触摩擦副［７］。 从宏观

能量的角度， 摩擦是机械能转变为其他能量形式的过

程［８］： 一方面， 摩擦中能量的初始形态， 主要是机械

能、 动能、 外力做功等； 另一方面， 摩擦能量动态传

递后的形态与最终的形态， 包括材料结构性能等变化

（位错、 裂纹、 塑形变形）、 热能、 其他能量 （声、
光、 电、 磁等）。 经典力学的常识是， 摩擦是阻碍运

动物体间的力， 摩擦消耗了全世界 ３０％的化石能

源［９］。 因此， 密封过程会引起传动的能量耗散， 因此

过高追求密封抱轴力和性能将引起更高的能耗， 但

是， 过低的密封性能可能会导致高泄漏率与故障率。
密封的切向摩擦和法向黏附等， 导致机器的不可逆能

量消耗， 所以， 黏接和密封胶要合理调控其摩擦黏附

行为， 而橡塑密封件应避免严重摩擦磨损等。
经典的 ４ 类动力传输， 如机械传动、 电力传动、

液压传动、 气体传动等伴随了机械摩擦。 从机械运动

到分子无序热运动的转变叫做能量耗散， 从摩擦学的

角度来看， 耗散理论的阐明与探测仪器的研究将对理

解摩擦的起源和调控提供新视角。 所以， 现代机器系

统在电液系统、 电机、 轴承与转子等润滑摩擦时， 进

行设备润滑与密封的智能检测， 增强机械设备的可靠

性， 实现橡塑密封、 润滑界面等长寿命、 低发热和保

持变温环境中的尺寸稳定性， 为提高生产效率、 经济

性及降低维护成本做出了贡献。
特别是当密封失效时， 后续维修、 维护等成本非

常高昂， 可能是失效密封元件价格的几百甚至几千

倍。 而在处理高温、 有毒或放射性的流体机械轴系密

封时尤其关键， 如炼油厂、 石化厂、 核电厂、 海上油

田的密封失效， 除了修理和临时停机停产的费用高昂

之外， 密封的有害物质泄漏到自然界后， 将直接威胁

人类健康与安全。 例如， １９８４ 年印度博帕尔毒气泄

漏、 １９８６ 年切尔诺贝利核泄漏事故、 ２０１０ 年墨西哥

湾漏油与海洋污染等。 表 １ 示出了典型的密封系统泄

漏事故与失效分析。 然而， 这些事故并没有引起厂商

的关注， 在密封选型与设计、 加工、 安装、 维护等细

节中， 仍没有得到高度重视。

表 １　 典型的密封系统泄漏事故与失效分析

Ｔａｂｌｅ １　 Ｆａｉｌｕｒｅ ａｎａｌｙｓｉｓｏｆ ｔｙｐｉｃａｌ ｓｅａｌｉｎｇ ａｃｃｉｄｅｎｔｓ

序号 典型事故 失效模式

１ 挑战者号航天飞机爆炸 密封环境适应性差等

２ ２０１６ 年三星某手机爆燃等 电池隔膜结构； 隔膜损伤等

３
１９８８ 英国北海平台天然气

泄漏扩散与爆炸

安全操作程序不当；
有关检测监测失效等

４
２０１０ 年墨西哥湾平台爆

炸与严重漏油污染

防喷胶芯与液压故障； 井

喷后密封和应急压井失败等

５
２００３ 年重庆开县井喷事故

与硫化氢毒素扩散

安全操作程序不当； 密封

与井筒完整性问题等

６
压力管道及炼油化工企业

泄漏或爆炸事故等

操作程序不当； 承压设

备损伤； 检测监测不足等

３　 石油工业的密封完整性技术及橡塑密封特点

２０ 世纪， 以燃油为动力的机器系统广泛应用于
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国防、 经济建设和生活领域， 石油逐步成为影响现

代工业国家经济发展的战略资源， 因而油气输送管网

被誉为 “能源大动脉”。 近 ３０ 年， 中国在世界石油

经济、 文化、 能源战略等领域的影响力， 离不开油气

勘探开发、 储运、 加工等各个环节的重大科学成就，
其中， 就有基于风险的检测 （ＲＢＩ， 一种追求安全性

与经济性统一的系统维修理念） 在大型石化装置上

的应用、 石油 ＨＳＥ 管理体系及其完整性研究等。
油气勘探开发、 储运、 加工等各个环节都存在泄

漏和污染的问题。 在国外， 曾有若干灾难事故与石油

污染有关， 引发了全球的争议和反思。 为保护自然生

态环境、 人类健康安全， 研究油气勘探、 输送加工及

深海石油等的密封完整性具有重要的现实意义。
３􀆰 １　 油气勘探开采的井筒完整性与密封可靠性技术

油气钻探科学是井筒流体、 地层地质、 不同管柱

等构成的复杂物理系统， 石油管工程与井筒完整性，
都包含了密封屏障与完整性技术， 其中有封隔器胶

筒、 尾管悬挂橡胶、 井口水泥环、 防喷器、 固井水

泥、 压裂液、 螺纹密封、 地层封堵等苛刻密封场合。
因此， 国家自然科学基金 （ＮＳＦＣ） 在 ２０１２、 ２０１５ 年

连续资助了 “油气钻井与完井基础研究创新群体”，
首席专家是中国石油大学的高德利等。

自 １８５９ 年美国宾夕法尼亚州的人类历史首次石

油钻井和破岩、 １８６３ 年俄亥俄州首次建立炼油厂之

后， 目前全球有几百万个井眼、 井筒。 “钻头不到、
油气不冒”， 井筒是复杂多相流体通道， 井筒功能与

密封完整性对于安全、 高效、 经济生产具有重要意

义。 著名的油服公司 Ｓｃｈｌｕｍｂｅｒｇｅｒ、 Ｂａｋｅｒ⁃Ｈｕｇｈｅｓ 和

Ｈａｌｌｉｂｕｒｔｏｎ 等开展了大量研究和实践， 认为陆地及海

洋的油气、 水合物、 煤层气、 煤和金属矿等开采， 无

论是勘探、 建设和生产， 对地层与设备的流体的控制

和密封都始终是最核心的， 一旦流体发生密封屏障的

破坏与无控制的涌出、 流动［１０］， 可能导致灾难性

后果。
“井筒完整性” 定义为 “应用技术、 操作和组成

措施来降低开采风险， 以保证油气井在整个寿命期间

的安全”。 例如， 传统的井口系统和技术在极端高温

高压条件下 （如 ２２５ ℃与 １８０ ＭＰａ） 不能完全控制密

封失效的风险； 深层、 深海、 极地等井筒损坏， 严重

影响油气钻探的综合效益， 甚至造成了井筒密封破坏

之后辐射物、 毒素和泄漏爆炸等灾害性事故， 如墨西

哥湾漏油事故［１１］。 尤其在复杂结构水平井、 大斜度

井、 定向钻井等， 套管－水泥环－地层的固井密封质

量， 井筒套管 （钢管） 受力复杂且易于磨损、 腐蚀，
杆管柱的变形、 断裂、 穿刺以及橡胶密封和耐腐蚀尤

为关键， 但是， 又难免遭遇复杂地层、 滤失和腐蚀

物， 势必造成井喷等潜在风险。 中国石油大学高德

利、 张来斌、 樊建春等在井筒完整性与磨损失效等进

行了定量的研究［１１－１３］， 但密封完整性和安全可靠性

设计控制等方面的研究较少。
在我国煤层气、 页岩气、 致密油气压裂现场需要

伤害低的清洁液、 活性水、 ＫＣｌ 盐水、 无交联的胍胶

溶液等， 但是这些压裂液黏度较低、 携砂差、 滤失

大、 造缝能力差， 压裂效率与经济性差。 美国 “页
岩气革命” 与分段压裂的井工厂高效模式的普及，
在全球能源市场造成巨大影响， 但压裂液化学剂漏损

对环境的污染和生态的破坏也不容忽视， 如地层裂缝

和暂堵失效后， 化学剂可能渗漏、 扩散、 污染， 有毒

物侵入水源引起社会问题， 即缺乏密封完整性。
目前， 中国石油产量 ７０％仍来自老油田， 剩余

可采储量、 经济效益依然可观。 此外， 我国 ９０％以

上油田完成水驱与聚合物驱等以后， 转向后续水驱开

发， 平均采收率约 ３０％左右， 剩余油大量滞留于地

下， 未来的开采效率与提升空间极大， 有关基础科学

和工程技术装备， 有待深入研究。 例如， 与国外油田

和储层相比， 我国复杂结构井和高含蜡、 高气液比、
高含砂比、 高温、 腐蚀、 稠油等复杂介质， 导致了井

下封堵隔离与密封的难度极大， 存在密封适用性差、
工作寿命低、 效率下降等问题， 橡胶密封时又表现为

微动损伤、 冲蚀磨损、 软磨硬等特性， 因此， 在橡塑

密封设计与失效机制分析时， 除了进行传统的流、
固、 热多场耦合因素分析外， 需深入考虑尺度效应、
空化及表面材料高温特性等因素。
３􀆰 ２　 深海油气装备的安全完整性与密封失效特性

分析

非常规油气资源， 一般在偏远且生态脆弱的区域

（如冻土、 深海、 沙漠、 极地）。 从世界范围看， 石

油资源朝着重质化、 劣质化方向发展， 常规石油储量

日益减少， 而非常规油气资源的占比更大 （ 约

８０％）， 且几乎未开采， 是未来开发的重点。 劣质油

气的输送、 加工、 储存工艺非常复杂， 其潜在的操作

失误、 密封泄漏扩散与爆炸事故， 造成的后果极其严

重。 张来斌、 涂善东、 沈功田等对石化装置和复杂系

统进行智能化健康监测和完整性研究［１４－１６］； 黄伟峰、
顾永泉等对机械密封规律的研究［１７－１８］。

深水油气工程科学， 涉及井筒流体、 海底地层岩

石、 海洋外部环境、 输送管道、 流体处理及工艺设备

等完整性。 井筒介质在深海泄漏到水体、 海底， 称外

漏； 在立管、 水下设施内的不可控扩散和压降， 称内

漏， 这二者的密封特征、 泄漏途径和应急措施都不一
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样。 受海洋自然地理环境的制约， 深海油气钻探与

生产不仅要考虑风浪能、 潮汐、 海冰、 海啸、 风暴潮

的非线性影响， 而且要考虑地缘政治、 海洋水深、 海

上搬迁拖航等因素的影响， 这些复杂因素之间互相耦

合导致深海装备系统配置、 可靠性、 自动化程度等方

面要求更苛刻。 通常， 深海油气钻探以海上浮式结构

物为基础， 并配套使用钻井立管、 生产立管、 配套杆

管柱和设备以及机器人等。 所以， 开发深海油气资

源， 必须克服 “入地、 下海” 双重难度， 对密封完

整性及其遥控操作机器人提出了更多的科学和技术要

求。 例如， 张来斌、 冯耀荣和美国 ＭＯＨＩＴＰＯＵＲ 等围

绕管道完整性与风险控制［１９－２１］； 谭桂斌等进行了管

道机器人动态密封的可靠性等分析［２２－２４］。 深海石油

工业， 特别是海底恒低温 ４ ℃左右时， 诱发了海底管

壁蜡层、 砂沉积、 水合物等深水安全保障难题， 出现

密封泄漏或污染后， 海洋应急救援的技术难度很大。
虽然我国已实现了 ７５０、 １ ５００、 ３ ０００ ｍ 深海钻

井装备梯队 （例如 ＨＹＳＹ９８１ 半潜式平台等）， 在深

水开发和生产时钻井深度可达 １０ ０００ ｍ， 但毋庸置疑

的是， 我国深海装备的核心设备与零部件有 “空心

化” 问题， 深海装备的密封系统依赖进口。 深海立

管在服役状态下所受的外载包括平台偏移、 横向波流

力、 轴向拉压、 内压外挤等， 会产生磨损、 断裂、 挤

毁等不同失效形式； 同时， 我国南海深水油气资源等

离陆地较远， 多距陆地 ３００ ｋｍ 以上， 各种柔性管缆、
水下控制系统、 阀件和密封件等参数高， 偶遇台风、
海啸、 地震等恶劣灾害时， 对撤离和维修所需时间、
成本增加， 无形加大了设计、 制造和施工维护的难

度； 如段梦兰、 余建星等研究深海管道完整性［２５－２６］，
谭桂斌等研究深海立管检测与机器人技术［２７－２８］。 在

不同作业海域、 不同国家法规下、 不同勘探需求下，
如何提高深海立管、 水下生产系统与密封完整性以及

海上作业的安全性与时效性， 今后仍需不断探索。 与

国外先进的科技研究水平相比， 我国的密封基础科

学、 国产化密封工程应用要进一步提高。
４　 橡塑密封安全的绿色与智能化设计控制

４􀆰 １　 绿色与自然仿生及橡塑密封接触的设计控制

在人类和高等生物中密封有多种形式， 如隔膜、
蝶形瓣膜、 绒毛、 血的凝固等。 这些机制可比拟为静

密封摩擦［２９］。 但是， 生物进化和器官演化过程中，
没有出现液动活塞杆或转子， 即没有出现连续旋转或

滑动的组织器官， 即生物进化不能演变成具有充分密

封性的动态密封。 １９ 世纪末， 工程师发明和改进了

滑动活塞、 密封件， 引入了燃油驱动的各种内燃机，
推广至各种复杂的旋转或往复式机器。 机械化进步，

带动了密封润滑技术进步。
动物自愈性、 平稳性、 敏捷性、 环境适应性及能

源利用综合效率等优于现代机器， 通过 ３５ 亿年的自

然进化和生存竞争后， 动物形成了许多简约有效的控

制、 巧妙的材料拓扑、 功能丰富的表面织构、 优异的

几何结构等。 此外， 人是最高等动物， 柔软皮肤和肠

道是表面积最大的天然密封和防护屏障， 细胞壁存在

密闭通道和蛋白质等， 因此， 生物学和医学等有诸多

科学问题待探索。 自然界提供了许多仿生的新途径，
需要从几何、 物理、 材料和控制等多角度模拟和创新

工程仿生、 密封摩擦等技术。
基于仿生的密封系统自愈、 智能化技术的发展方

向主要有： ① 汽车和轮胎企业等发展密封自愈合、
损伤自修复的橡胶轮胎； ② 研发管道输送时亟需的

管壁自修复、 密封自愈合等纳米添加剂与技术； ③
研发在油田井筒内能完全溶解、 自消失的封隔器及橡

胶圈等材料与技术； ④针对深海装备、 海上风电或大

型锻造机等苛刻的不可维修工况， 大力推广和应用带

智能监测功能的橡塑密封系统。
４􀆰 ２　 密封与润滑系统的质量技术基础和性能检测

评定

汽车工业是密封、 润滑的最大市场。 预计 ２０５０
年全球汽车保有量 ２０ 亿辆 （按目前的报废规定），
其中燃料电池车、 混合动力车分别有 ５ 亿辆、 １１ 亿

辆。 随着混合动力、 智能传动系统及润滑技术的进

步， 未来新车平均效率预计每年提升 ２％ ～ ３％； 此

外， 预计 ２０４０ 年世界 ９０％的交通运输用燃料仍来自

石油， 所以， 对油气开采、 输送、 炼油等装备需求显

著。 我国对装备密封润滑的质量技术基础需要进一步

研究。
密封件和液压件、 齿轮、 轴承、 紧固件等基础零

部件 （元器件）， 它们在研发设计、 检验检测、 试验

验证、 标准制修订、 信息与知识产权运用服务等方面

都诸多案例可分享， 是摩擦学的重要研究对象［３０］。
如大型齿轮箱 （齿轮、 轴、 轴承等） 重大故障约

５０％源于润滑失效， ６４％以上属于密封不当、 润滑污

染等。 广州机械科学研究院开展了润滑摩擦的在线监

测、 基础数据库与多传感信息诊断系统研究应用， 引

入智能诊断、 智能维护等， 已成功应用在三峡电站、
港口航运、 国防船舶、 大型风电场等。

建议的技术研究方向： ① 基于大数据、 云计算、
物联网等， 基础件的制造企业、 研究院所等， 积极地

转型为调研、 咨询、 设计、 研究和开发等综合方案服

务商； ②针对润滑剂的品质检测评定、 润滑在线检

测、 润滑密封预警诊断等关键技术， 如图 ４ 所示， 其
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理论基础和实践应用还要积累； ③ 在物联网、 大数

据、 云计算、 虚拟现实等智能技术时代， 应加强润滑

摩擦的早期故障诊断准确率、 在线监测基础数据库、
新传感方法和技术等的研究。

图 ４　 密封摩擦过程的智能化状态辨识

Ｆｉｇ ４　 Ｄｉａｇｒａｍ ｏｆ ｔｈｅ ｓｅａｌｓ ａｎｄ ｓｅａｌｉｎｇ ｄｉａｇｎｏｓｉｓ ｓｙｓｔｅｍｓ

５　 结论与建议

我国在制造强国战略等时代背景下， 橡塑密封研

究正面临历史性机遇和挑战， 要加强密封与润滑系统

安全可靠性的绿色、 智能化研究。 围绕密封完整性，
建议： ① 加强密封质量技术基础与智能化系统技术

的研究、 应用， 包括密封完整性设计控制； ② 加强

国际国内标准化工作， 提高先进方案服务的综合能

力， 重视国际合作， 提升世界舞台的话语权等； ③
开发和研制各种检测试验平台、 监测与测试用途的软

硬件系统， 实现技术转型。
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摘要： 以有机钼作为自修复添加剂的主要功能成分， 加入抗氧剂和适量的极压抗磨剂， 制备一种摩擦副自修复功

能添加剂； 通过四球摩擦试验、 齿轮台架试验考察其性能， 使用扫描电镜 （ＳＥＭ） 和 Ｘ 射线光电子能谱仪 （ＸＰＳ） 等

分析其作用机制。 结果表明： 该添加剂具有优良的减磨和摩擦副自修复性能； 在中低负载下该自修复添加剂主要通过

在摩擦副表面生成物理、 化学吸附膜发挥减摩作用； 随着负载的增加和温度的升高， 添加剂中的有机钼和硫磷系极压

抗磨剂组分发生分解并与摩擦副表面的金属反应生成二硫化钼、 磷酸铁、 硫化亚铁、 三氧化钼等沉积物， 从而发挥良

好的润滑与抗磨作用； 在高负载下， 该自修复添加剂主要通过微流变作用实现磨损表面的平整与自修复。
关键词： 添加剂； 减摩抗磨； 自修复
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　 摩擦磨损是摩擦过程中普遍存在的现象， 据统

计， 世界 １ ／ ３ 以上的能源损失来自于摩擦， 同时， 磨

损也是材料与设备破坏失效的主要原因之一［１］。 传统

的硫磷型极压抗磨剂在高温、 重载等苛刻工况下， 与

摩擦副表面金属在瞬时高温高压下发生反应， 生成一

层具有一定强度、 高熔点的化学反应膜， 可防止摩擦

副熔焊烧结， 有效保护设备， 并发挥一定的减摩抗磨

作用， 延长设备使用寿命［２－３］。 但传统的硫磷型极压

抗磨剂并不具备对磨损表面的修复再生功能， 磨损仍

不可避免［４］。 因此， 发展新型润滑添加剂技术， 降低

摩擦磨损， 实现对摩擦副的动态自修复， 延长设备使

用寿命， 减少摩擦磨损造成的经济损失， 实现节能减

排效应， 具有重要的经济效益和社会效益。 摩擦副自

修复功能添加剂 （以下简称自修复添加剂） 是近年

来发展起来的一种新型润滑添加剂， 可在设备运行过

程中与摩擦副、 润滑剂通过机械摩擦作用、 化学反应

和电化学反应等， 实现物质相互交换， 最终在摩擦副

表面形成具有耐高温、 耐磨损、 耐腐蚀等特点的特殊

保护层， 从而实现摩擦副表面的动态自修复［５－６］。



本文作者制备了一种在苛刻工况下具有减摩抗磨

和摩擦副自修复作用的新型润滑添加剂， 并通过正交

试验对其配方进行了优化。 通过四球摩擦试验［７］、 齿

轮台架试验［８］， 使用 ＳＥＭ 和 ＸＰＳ 等分析方法评价了该

添加剂的减摩抗磨和摩擦副自修复性能以及作用机制。
１　 实验原料及仪器

主要原料： 抗氧剂 Ａ， 抗氧剂 Ｂ， 抗氧剂 Ｃ， 极

压抗磨剂 Ａ， 极压抗磨剂 Ｂ， 有机钼， 石蜡基基础油

１－１５０ＳＮ， 标准 ２２０＃工业齿轮油， 石油醚， 溶剂油。
主要仪器： 四球摩擦试验机 （厦门天机自动化

有限公司生产）， 标准试验钢球， 齿轮台架试验机，
扫描电镜 （ＳＥＭ）， Ｘ 射线光电子能谱仪 （ＸＰＳ）， 磁

力搅拌器 （带加热功能）， 辅助材料与工具 （烧杯、
镊子、 脱脂棉、 电吹风等）。
２　 自修复添加剂的制备与优化

有机钼具有良好的减磨抗磨和摩擦副自修复作

用［９］， 故而选用有机钼作为自修复添加剂的主要功能

成分。 为适应苛刻工况下对润滑油抗氧化性能和极压

抗磨性能的高要求， 采用复配技术， 加入大量的抗氧

剂， 并加入适量的极压抗磨剂， 多种添加剂协同作

用， 使该复合添加剂具有优良的综合性能［１０］。 按配

比将所有组分混合均匀， 加热搅拌 ３５～ ５５ ｍｉｎ， 温度

控制在 ５５ ～ ６５ ℃， 直至所有固体添加剂完全溶解，
达到均相为止， 即制得自修复添加剂样品。 使用四球

摩擦试验机测试样品的最大无卡咬负荷 ｐＢ、 烧结负

荷 ｐＤ 和长磨测试 （７５ ℃， ４００ Ｎ， １ ２００ ｒ ／ ｍｉｎ， ６０
ｍｉｎ） 磨斑直径 Ｄ， 评价样品的极压抗磨性能。 设计

的初始配方见表 １。

表 １　 自修复添加剂的初始配方

Ｔａｂｌｅ １　 Ｉｎｉｔｉａｌ ｆｏｒｍｕｌａ ｏｆ ｓｅｌｆ⁃ｒｅｐａｉｒｉｎｇ ａｄｄｉｔｉｖｅ
组分 质量分数 ｗ ／ ％

抗氧剂 Ａ ５８
抗氧剂 Ｂ １０
抗氧剂 Ｃ ４

极压抗磨剂 Ａ ５
极压抗磨剂 Ｂ １４

有机钼 ９

试验测得初始配方自修复添加剂的主要性能指

标： ｐＢ ＝ ２ １２０ Ｎ， ｐＤ ＝ ３ １５０ Ｎ， 长磨磨斑直径 Ｄ ＝
０􀆰 ３０１ ｍｍ。 可见初始配方的 ｐＤ 偏低， 磨斑直径 Ｄ 稍

大， 说明其极压抗磨性能不太理想。 影响这些性能的

主要因素为各极压抗磨剂的含量和比例 （有机钼也

属于极压抗磨剂范畴）， 故设计正交试验， 改变极压

抗磨剂 Ａ、 Ｂ 和有机钼的含量 （各抗氧剂的含量按初

始配方的比例缩放）， 测试各组样品的 ｐＢ、 ｐＤ 和磨斑

直径 Ｄ， 以评价比较各组样品的极压抗磨性能， 筛选

最佳的极压抗磨剂比例， 进而确定自修复添加剂的最

终配方。 正交试验条件及试验结果如表 ２ 所示。

表 ２　 自修复添加剂正交试验因素水平表及正交试验结果

Ｔａｂｌｅ ２　 Ｆａｃｔｏｒ ｌｅｖｅｌ ｔａｂｌｅ ｏｆ ｏｒｔｈｏｇｏｎａｌ ｔｅｓｔ ａｎｄ ｔｅｓｔ ｒｅｓｕｌｔｓ ｆｏｒ ｓｅｌｆ⁃ｒｅｐａｉｒｉｎｇ ａｄｄｉｔｉｖｅ

试验组别
极压抗磨剂 Ａ

ｗ ／ ％
极压抗磨剂 Ｂ

ｗ ／ ％
有机钼

ｗ ／ ％
ｐＢ ／ Ｎ ｐＤ ／ Ｎ Ｄ ／ ｍｍ

１ ３．５ １２．５ ７．５ ２ ０１０ ２ ５００ ０．３０１
２ ３．５ １４ ９ ２ ０１０ ２ ５００ ０．２９８
３ ３．５ １５．５ １０．５ ２ ２５０ ３ １５０ ０．２９５
４ ５ １２．５ ９ ２ ０１０ ３ １５０ ０．３０２
５ ５ １４ １０．５ ２ ２５０ ４ ０００ ０．２９８
６ ５ １５．５ ７．５ ２ １２０ ４ ０００ ０．３００
７ ６．５ １２．５ １０．５ ２ ０１０ ５ ０００ ０．３００
８ ６．５ １４ ７．５ １ ９１０ ５ ０００ ０．３０３
９ ６．５ １５．５ ９ ２ １２０ ５ ０００ ０．３０２

　 　 从表 ２ 可知， 最佳配方为配方 ５， 即极压抗磨剂

Ａ 质量分数为 ５％， 极压抗磨剂 Ｂ 质量分数为 １４％，
有机钼质量分数为 １０􀆰 ５％。 但配方 ５ 的 ｐＤ 值和磨斑

直径 Ｄ 并没有达到最优值。 对正交试验结果进行分

析， 可知极压抗磨剂 Ａ 的含量对 ｐＤ 值影响较大， 极

压抗磨剂 Ｂ 和有机钼的含量对 ｐＢ 值和磨斑直径 Ｄ 的

影响较大。 调整极压抗磨剂 Ｂ 的质量分数， 经计算

分析最佳因素水平组合应为： 极压抗磨剂 Ａ 质量分

数 ５％， 极压抗磨剂 Ｂ 质量分数 １５􀆰 ５％， 有机钼质量

分数 １０􀆰 ５％。 制备该样品并进行四球测试， 结果为：
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ｐＢ ＝ ２ １２０ Ｎ， ｐＤ ＝ ３ １５０ Ｎ， Ｄ ＝ ０􀆰 ３０１ ｍｍ。 其极压抗

磨性能优于正交试验中的各组样品。 故确定自修复添

加剂的最终配方如表 ３ 所示。

表 ３　 自修复添加剂的最终配方

Ｔａｂｌｅ ３　 Ｆｉｎａｌ ｆｏｒｍｕｌａ ｏｆ ｓｅｌｆ⁃ｒｅｐａｉｒｉｎｇ ａｄｄｉｔｉｖｅ
组 分 抗氧剂 Ａ 抗氧剂 Ｂ 抗氧剂 Ｃ 极压抗磨剂 Ａ 极压抗磨剂 Ｂ 有机钼

质量分数 ｗ ／ ％ ５５．６ ９．６ ３．８ ５ １５．５ １０．５

３　 自修复添加剂的评价

３􀆰 １　 试验方法

３􀆰 １􀆰 １　 四球摩擦试验

按最终配方制备适量的自修复添加剂， 将其按

４％的比例 （质量分数） 加入基础油 １－１５０ＳＮ 中， 搅

拌混合均匀， 然后分别在 ２００、 ４００、 ６００、 ８００ Ｎ 负

载下进行四球长磨测试。 测试条件： ７５ ℃， １ ２００
ｒ ／ ｍｉｎ， ８０ ｍｉｎ。 同时， 使用基础油 １⁃１５０ＳＮ 分别在同

样的负载下进行空白对照试验。 记录长磨直径， 并分

组保存所有的试验钢球。
对上述添加自修复添加剂的油样， 在 ８００ Ｎ 的负

载下再补充 ３ 个四球长磨测试 （停机点参照图 １），
分别在刚开始磨损时 （摩擦因数急剧上升并伴有明

显的摩擦声）、 摩擦因数刚开始下降时、 摩擦因数下

降后刚稳定时停止测试， 并分组保存所有的试验

钢球。

图 １　 ８００ Ｎ 负载下四球长磨测试停机参照点

Ｆｉｇ １　 Ｄｏｗｎｔｉｍｅ ｐｏｉｎｔ ｏｆ ｆｏｕｒ ｂａｌｌ ｗｅａｒ ｔｅｓｔｓ ｕｎｄｅｒ ８００ Ｎ ｌｏａｄ

　 　 用石油醚将以上各组试验钢球分别清洗干净， 电

吹风吹干后， 从每组试验的固定钢球 （每次四球长

磨测试使用 ４ 个试验钢球， 其中 １ 个为运动钢球， ３
个为固定钢球， 如图 ２ 所示） 中挑选 １ 个， 包装标记

后进行 ＳＥＭ 检测。

图 ２　 四球测试原理图

Ｆｉｇ ２　 Ｓｃｈｅｍａｔｉｃ ｄｉａｇｒａｍ ｏｆ ｆｏｕｒ ｂａｌｌ ｗｅａｒ ｔｅｓｔ

３􀆰 １􀆰 ２　 齿轮台架试验

为了进一步研究自修复添加剂的减摩抗磨与摩擦

副自修复功能， 在齿轮台架试验机上进行齿轮台架试

验， 实验方案如下：
（１） 空白对照组： 新齿轮在标准 ２２０＃工业齿轮

油润滑条件下运行 ３ ｈ （５７０ Ｎ）， 用溶剂油清洗， 拆

下齿轮；
（２） 试验组： 将齿轮换一面， 先在标准 ２２０＃ 工

业齿轮油润滑条件下运行 ３ ｈ （５７０ Ｎ）， 用溶剂油清

洗后， 再在添加 ７％ （质量分数） 自修复添加剂的标

准 ２２０＃工业齿轮油的润滑条件下运行 ４ ｈ （５７０ Ｎ），
溶剂油清洗后， 拆下齿轮；

（３） 分别采用 ＳＥＭ 和 ＸＰＳ 对空白对照组和试验

组齿轮进行表面分析。
３􀆰 ２　 结果与讨论

３􀆰 ２􀆰 １　 四球摩擦试验结果与讨论

不同负载下试验组 （４％自修复添加剂＋９６％的
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１⁃１５０ＳＮ） 与空白对照组 （１００％的 １⁃１５０ＳＮ） 的长磨

直径对比如表 ４ 所示。

表 ４　 四球长磨测试长磨直径对比

Ｔａｂｌｅ ４　 Ｃｏｍｐａｒｉｓｏｎ ｏｆ ｗｅａｒ ｓｃａｒ ｄｉａｍｅｔｅｒ ｏｆ ｆｏｕｒ ｂａｌｌ ｔｅｓｔ
项目 ２０ Ｎ ４０ Ｎ ６０ Ｎ ８０ Ｎ

空白对照组长磨直径 Ｄ ／ ｍｍ ０．８３８ ０．８８８ ２．７６３ 卡死

试验组长磨直径 Ｄ ／ ｍｍ ０．２９０ ０．４９４ １．０２６ １．０４５
长磨直径降低率（以空白对

照组为基准）ｙ ／ ％
６５．３９ ４４．３７ ６２．８７ ／

由表 ４ 可知： 随着负载的增大， 试验组和空白对

照组的长磨直径均增大； 无论负载高低， 相同负载下

试验组的长磨直径较空白对照组均显著减小。 试验结

果表明， 该自修复添加剂在高、 中、 低负载下均具有

优良的减摩抗磨作用。
不同负载下空白对照组与试验组钢球表面的

ＳＥＭ 照片如图 ３、 ４ 所示。

图 ３　 不同负载下空白对照组钢球磨损表面整体 （左）
及局部放大 （右） ＳＥＭ 照片

Ｆｉｇ ３　 Ｈｏｌｉｓｔｉｃ （ｌｅｆｔ） ａｎｄ ｐａｒｔｉａｌ ｅｎｌａｒｇｅｄ （ｒｉｇｈｔ） ＳＥＭ ｐｈｏｔｏｓ ｏｆ
ｗｏｒｎ ｓｕｒｆａｃｅｓ ｏｆ ｂｌａｎｋ ｇｒｏｕｐ ｓｔｅｅｌ ｂａｌｌｓ ｕｎｄｅｒ ｄｉｆｆｅｒｅｎｔ ｌｏａｄｓ

图 ４　 不同负载下试验组钢球磨损表面整体 （左）
及局部放大 （右） ＳＥＭ 照片

Ｆｉｇ ４　 Ｈｏｌｉｓｔｉｃ （ｌｅｆｔ） ａｎｄ ｐａｒｔｉａｌ ｅｎｌａｒｇｅｄ （ｒｉｇｈｔ） ＳＥＭ ｐｈｏｔｏｓ ｏｆ
ｗｏｒｎ ｓｕｒｆａｃｅｓ ｏｆ ｅｘｐｅｒｉｍｅｎｔａｌ ｇｒｏｕｐ ｓｔｅｅｌ ｂａｌｌｓ ｕｎｄｅｒ
ｄｉｆｆｅｒｅｎｔ ｌｏａｄｓ

对比图 ３、 图 ４ 中空白对照组与试验组的 ＳＥＭ 照

片， 可以看出， 相同负载下试验组钢球表面的磨损明

显小于空白对照组， 说明自修复添加剂具有优良的抗

磨保护作用。 试验组在载荷 ２００ ～ ４００ Ｎ 时， 随着负

载的增加， 长磨直径变大， 摩擦表面的犁沟变深， 表

面粗糙度变大； 当负载增加到 ６００ Ｎ 时， 摩擦表面出

现了大量的沉积物； 当负载进一步提升至 ８００ Ｎ 时，
摩擦表面反而变得较平整， 表面粗糙度变小。 这是因

为在中低负载下， 自修复添加剂体现的主要是减摩抗

磨作用； 在高负载下， 自修复添加剂才表现出明显的

摩擦副自修复功能。
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　 　 试验组 ８００ Ｎ 负载下不同阶段的试验钢球表面 ＳＥＭ 照片如图 ５ 所示。

图 ５　 试验组 ８００ Ｎ 负载下不同阶段的试验钢球磨损表面 ＳＥＭ 照片 （图 （ｅ） — （ｈ） 为图 （ａ） — （ｄ） 的局部放大）
Ｆｉｇ ５　 ＳＥＭ ｐｈｏｔｏｓ ｏｆ ｗｏｒｎ ｓｕｒｆａｃｅ ｏｆ ｅｘｐｅｒｉｍｅｎｔａｌ ｇｒｏｕｐ ｓｔｅｅｌ ｂａｌｌｓ ｕｎｄｅｒ ８００ Ｎ ｌｏａｄ （Ｆｉｇ （ｅ） ｔｏ （ｈ） ｉｓ ｐａｒｔｉａｌ ｅｎｌａｒｇｅｄ ｏｆ

Ｆｉｇ （ａ） ｔｏ （ｄ） ｓｅｐａｒａｔｅｌｙ）

　 　 分析图 ５ 可知， ８００ Ｎ 负载下刚开始时钢球出现

了严重磨损， 磨损表面呈大面积剥落， 表面粗糙度较

大； 一直到摩擦因数刚开始下降时， 磨损表面还是有

较大的块状剥落； 而摩擦因数下降后刚稳定时， 块状

剥落区域基本被填平， 摩擦表面是比较规整的、 较浅

的犁沟， 表面粗糙度变小； 长磨 ８０ ｍｉｎ 后， 通过局

部放大可以看到， 钢球摩擦表面比较平整， 犁沟比摩

擦因数下降后刚稳定时更浅， 表面粗糙度更小。 即在

８００ Ｎ 负载下， 初始阶段钢球出现了较严重的磨损，
通过自修复添加剂的修复作用， 磨损被逐渐修复。 综

上所述， 该添加剂在重负载的苛刻工况下对磨损表面

具有明显的修复作用。
３􀆰 ２􀆰 ２　 齿轮台架试验结果

试验后齿轮表面的 ＳＥＭ 照片如图 ６ 所示。 可以

看出， 齿轮在标准 ２２０＃工业齿轮油润滑条件下出现

明显的块状剥落， 表面粗糙度较大； 而经 ７％自修复

添加剂＋９３％标准 ２２０＃工业齿轮油进行润滑修复后，
齿轮表面的块状剥落被整平修复， 呈划痕较浅的线状

擦伤， 表面粗糙度变小， 说明该自修复添加剂具有明

显的摩擦副自修复功能。

图 ６　 试验后齿轮表面的 ＳＥＭ 照片

Ｆｉｇ ６　 ＳＥＭ ｐｈｏｔｏｓ ｏｆ ｇｅａｒ ｓｕｒｆａｃｅ ａｆｔｅｒ ｔｅｓｔ （ａ） ｔｈｅ ｇｅａｒ ｓｕｒｆａｃｅ ｏｆ ｂｌａｎｋ ｇｒｏｕｐ； （ｂ） ｔｈｅ ｇｅａｒ ｓｕｒｆａｃｅ ｏｆ ｅｘｐｅｒｉｍｅｎｔａｌ ｇｒｏｕｐ

　 　 试验后对齿轮磨损表面进行 ＸＰＳ 分析， 根据 ＸＰＳ 数据计算得出的各元素含量如表 ５ 所示。
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表 ５　 齿轮台架试验 ＸＰＳ 分析结果

Ｔａｂｌｅ ５　 ＸＰＳ ａｎａｌｙｓｉｓ ｒｅｓｕｌｔｓ ｏｆ ｇｅａｒ ｂｅｎｃｈ ｔｅｓｔ

元 素
　 　 　 　 质量分数 ｗ ／ ％　 　 　 　
空白对照组 试验组

Ｏ１ｓ ２５．９９ ３２．３２

Ｃ１ｓ ６６．９２ ６５．２８

Ｚｎ２ｐ３ ０ ０．３４

Ｍｏ３ｄ ０ ０．３

Ｐ２ｐ ３．５７ １．７６

Ｆｅ２ｐ ３．５２ ０

ＸＰＳ 分析结果表明： 在标准 ２２０＃ 工业齿轮油中

试验后的齿轮表面不含钼元素和锌元素， 而使用含自

修复添加剂的标准 ２２０＃工业齿轮油修复后， 齿轮表

面含有微量的钼元素 （质量分数 ０􀆰 ３％） 和锌元素

（质量分数 ０􀆰 ３４％）， 且表现出明显的摩擦副自修复

效果， 说明有机钼和有机锌添加剂在自修复过程中发

挥了重要作用。
因 ＸＰＳ 表征的是齿轮磨损表面的最外层 （５ ～ １０

ｎｍ）， 而在齿轮的磨损表面， 通过齿轮相互作用时产

生的高温高压条件， 齿轮油中的烃类被氧化， 在齿轮

磨损表面产生了大量的含碳氧化物， 所以在 ＸＰＳ 测

试中出现了高含量的碳元素与氧元素。
通过对试验组齿轮表面钼元素的 ＸＰＳ 高分辨谱

进行拟合分析， 如图 ７ 所示， 可知， 齿轮磨损表面的

钼元素均为三氧化钼， 即自修复添加剂在局部高温高

压下与磨损表面作用生成了三氧化钼， 三氧化钼具有

优良的润滑与抗磨性能［１１］， 对实现自修复添加剂的

减摩抗磨与摩擦副自修复功能具有重要作用。

图 ７　 试验组齿轮表面 Ｍｏ 元素的高分辨谱拟合图谱

Ｆｉｇ ７　 Ｈｉｇｈ ｒｅｓｏｌｕｔｉｏｎ ｆｉｔｔｉｎｇ ｓｐｅｃｔｒｕｍ ｏｆ Ｍｏ ｏｎ ｅｘｐｅｒｉｍｅｎｔａｌ
ｇｒｏｕｐ ｇｅａｒ ｓｕｒｆａｃｅ

３􀆰 ２􀆰 ３　 减摩抗磨与自修复机制探讨

该自修复添加剂为多种添加剂复配而成的复合添

加剂， 含有有机钼、 硫磷系极压抗磨剂、 抗氧剂等，
这些添加剂组分多为极性物质。 在低负载下， 有机

钼、 硫磷系极压抗磨剂等首先在摩擦副表面形成物理

与化学吸附膜， 发挥减摩抗磨作用； 随着负载增大，
摩擦副表面温度升高， 有机钼和硫磷系极压抗磨剂开

始分解 （硫磷系极压抗磨剂能催化加速有机钼的分

解反应， 故而两者表现出一定的协同作用）， 其分解

产物与磨损表面的金属发生摩擦化学反应， 在磨损表

面生成二硫化钼、 磷酸铁、 硫化亚铁等沉积物； 随着

温度和压力的进一步提升， 部分二硫化钼氧化生成三

氧化钼， 二硫化钼、 硫化亚铁和三氧化钼均具有优良

的润滑与抗磨性能， 从而有效地提高了油品的减摩抗

磨性能。 在高负载下长时间工作后， 磨损表面的微凸

体被碾压产生塑性变形， 通过微流变作用填平凹槽，
沉积物也分散填充至凹槽， 凹凸不平的摩擦表面被再

次磨合形成较平整的摩擦表面， 从而实现磨损表面的

整平与自修复［９，１２］。
四球摩擦试验中试验组钢球表面的形貌变化即应

证了这种趋势， 在 ２００、 ４００ Ｎ 等低负载下钢球表面

主要是添加剂的物理与化学吸附， 这些吸附膜具有一

定的减摩抗磨作用， 因此试验组钢球的长磨直径和磨

损明显小于空白对照组； 负载增至 ６００ Ｎ， 添加剂中

的有机钼和硫磷系极压抗磨剂在高温高压下开始分

解， 与钢球磨损表面的金属反应生成二硫化钼、 磷酸

铁、 硫化亚铁、 三氧化钼等沉积物， 这些物质大都具

有优良的润滑与抗磨性能， 可有效避免摩擦副金属直

接接触产生熔焊现象； 负载增至 ８００ Ｎ 并运行一段时

间后， 通过微流变作用， 钢球磨损表面被整平修复。
齿轮台架试验中试验组齿轮表面的 ＸＰＳ 分析结果验

证了的确有三氧化钼产生。
４　 结论

（１） 制备的自修复添加剂按一定比例加入基础

油或标准工业齿轮油中， 表现出显著的减摩抗磨和摩

擦副自修复效果， 说明该自修复添加剂具有优良的减

摩抗磨和摩擦副自修复性能。
（２） 自修复添加剂在中低负载下体现的主要是

减摩抗磨作用， 在高负载下才表现明显的摩擦副自修

复功能。
（３） 在中低负载下自修复添加剂主要通过在摩

擦副表面生成物理、 化学吸附膜发挥减摩抗磨作用；
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随着负载的增加和温度的升高， 有机钼和硫磷系极压

抗磨剂组分发生分解并与摩擦副表面的金属反应生成

二硫化钼、 磷酸铁、 硫化亚铁、 三氧化钼等沉积物，
从而发挥良好的润滑与抗磨作用； 在高负载下， 主要

通过微流变作用实现磨损表面的整平与自修复。
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摘要： 为满足高级别柴油机油配方开发的要求， 合成一种含芳胺和钼的抗磨型烟炱分散剂， 通过烟炱分散试验、
烟炱磨损试验和减摩性能试验考察评价其性能。 结果表明， 该分散剂不仅具有很好的烟炱分散性能， 还具有优异的抗

烟炱磨损性能。
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Ａｂｓｔｒａｃｔ：Ｉｎ ｏｒｄｅｒ ｔｏ ｍｅｅｔ ｔｈｅ ｒｅｑｕｉｒｅｍｅｎｔｓ ｏｆ ｈｉｇｈ ｇｒａｄｅ ｄｉｅｓｅｌ ｅｎｇｉｎｅ ｏｉｌ ｆｏｒｍｕｌａｔｉｏｎ ｄｅｖｅｌｏｐｍｅｎｔ，ａｎ ａｎｔｉｗｅａｒ ｓｏｏｔ

ｄｉｓｐｅｒｓａｎｔ ｃｏｎｔａｉｎｉｎｇ ａｒｏｍａｔｉｃ ａｍｉｎｅ ａｎｄ ｍｏｌｙｂｄｅｎｕｍ ｗａｓ ｓｙｎｔｈｅｓｉｚｅｄ ａｎｄ ｉｔｓ ｐｒｏｐｅｒｔｉｅｓ ｗｅｒｅ ｅｖａｌｕａｔｅｄ ｂｙ ｓｏｏｔ ｄｉｓｐｅｒｓａｎ⁃
ｃｙ ｔｅｓｔ，ｓｏｏｔ ａｎｔｉｗｅａｒ ｔｅｓｔ ａｎｄ ｆｒｉｃｔｉｏｎ ｒｅｄｕｃｔｉｏｎ ｔｅｓｔ．Ｔｈｅ ｒｅｓｕｌｔｓ ｓｈｏｗ ｔｈａｔ ｔｈｉｓ ｄｉｓｐｅｒｓａｎｔ ｈａｓ ｇｏｏｄ ｓｏｏｔ ｄｉｓｐｅｒｓａｎｃｙ ａｎｄ ｅｘ⁃
ｃｅｌｌｅｎｔ ａｎｔｉ⁃ｗｅａｒ ｐｒｏｐｅｒｔｙ ｏｆ ｓｏｏｔ．

Ｋｅｙｗｏｒｄｓ：ａｎｔｉｗｅａｒ ｓｏｏｔ ｄｉｓｐｅｒｓａｎｔ；ｓｏｏｔ ｄｉｓｐｅｒｓａｎｃｙ；ｓｏｏｔ ｗｅａｒ；ｄｉｅｓｅｌ ｅｎｇｉｎｅ ｏｉｌ

　 为了降低柴油机尾气中氮氧化物的排放量， 使其

达到尾气排放要求， 发动机制造商普遍采用了发动机

尾气再循环 （ＥＧＲ） 等新技术来降低氮氧化物的排

放。 虽然新技术的应用显著降低了氮氧化物的排量，
但也使润滑油中的烟炱含量大大增加。 大量的烟炱颗

粒进入润滑系统后， 若没有得到很好的分散则会聚集

形成较大的颗粒， 导致油品黏度过快增长、 发动机部

件磨损、 机油滤网堵塞等问题。 因此减少烟炱污染对

发动机性能所造成的这些负面影响至关重要［１－３］。
随着油品规格升级换代， ＡＰＩ ＣＪ⁃４ 及更高级别的

柴油机油要求油品具有高烟炱含量下出色的黏度控制

能力和优异的抗磨保护性能， 这也意味着高级别配方

的柴油机油需要添加性能优异的烟炱分散剂和抗磨

剂。 为了研制性能优异的烟炱分散剂， 人们通过分子

设计， 在分散剂结构中引入不同的功能基团 （如芳

胺）， 得到的分散剂产品能很好地控制油品黏度增

加［４－６］。 在改进油品抗烟炱磨损性能方面， 研究发现

增加 ＺＤＤＰ 的含量并不能明显改善油品的抗烟炱磨损

性能， 而将多种抗磨剂复配后才能取得很好的抗烟炱

磨损效果［７］。 本研究作者研究一种具有很好烟炱分散

性能和抗烟炱磨损性能的分散剂， 并通过烟炱分散试

验、 烟炱磨损试验和减摩性能试验， 评价其性能。
１　 实验部分

１􀆰 １　 产品的设计与合成

近年来的研究发现， 在分散剂结构中引入芳胺基

团， 合成的产品具有很好的烟炱分散性能［４－６］； 同时

研究还发现， 在分散剂中引入钼元素， 可以得到具有

很好抗磨性能的分散剂［８］。 若在分散剂结构中同时引

入芳胺基团和钼元素， 得到的产品是否同时具有烟炱

分散和抗烟炱磨损性能呢？ 基于此本文作者设计了一

种抗磨型烟炱分散剂， 其结构如图 １ 所示。

图 １　 抗磨型烟炱分散剂分子示意图

Ｆｉｇ １　 Ａｎｔｉｗｅａｒ ｓｏｏｔ ｄｉｓｐｅｒｓａｎｔ ｍｏｌｅｃｕｌｅ ｓｔｒｕｃｔｕｒｅ

其合成过程为： 以聚异丁烯马来酸酐、 多烯多

胺、 芳胺和含钼试剂为主要原料， 在一定量的溶剂和

稀释油里混合， 然后加热并剧烈搅拌反应 ８ ｈ。 经热

过滤、 减压蒸馏后得到棕绿色黏状液体， 即抗磨型烟

炱分散剂 Ｔ⁃１， 原子吸收法测其钼含量为 １􀆰 ７３％。 将



制备的 Ｔ⁃１ 与高分子无灰分散剂 Ｔ１６１ 和磷硼化分散

剂进行对比分析评价， 其中 Ｔ１６１ 和磷硼化分散剂均

为市售产品， 其主要性质见表 １。

表 １　 各分散剂的主要性质

Ｔａｂｌｅ １　 Ｔｈｅ ｍａｉｎ ｐｒｏｐｅｒｔｉｅｓ ｏｆ ｔｈｅ ｄｉｓｐｅｒｓａｎｔｓ

项目
氮质量分

数 ｗ ／ ％
碱值（以 ＫＯＨ 计）

ｃ ／ （ｍｇ·ｇ－１）
ＳＤＴ∗

ｗ ／ ％
Ｔ⁃１ １．９２ ３１．６ ７２．４
Ｔ１６１ １．０６ １９．５ ７０．４

磷硼化分散剂 １．６２ ２８．１ ６９．５

注： ＳＤＴ 为评价分散剂油泥分散性能的方法， 试验根据方法

ＳＨ ／ Ｔ ０６２３ 进行。
１􀆰 ２　 评价方法

１􀆰 ２􀆰 １　 烟炱分散性能测试

烟炱分散性能测试按 ＧＢ ／ Ｔ １１１３７⁃１９８９ 进行。 在

发动机台架试验废机油里 （烟炱质量分数为 ４􀆰 ６％），
分别加入质量分数 １． １％的 Ｔ⁃１、 Ｔ１６１ 和磷硼化分散

剂， 通过测定油品黏度的变化考察其对烟炱分散性能

的影响。
１􀆰 ２􀆰 ２　 烟炱磨损性能测试

分别用 Ｔ⁃１、 Ｔ１６１ 和磷硼化分散剂调制成 ＣＨ⁃４
配方油， 在试验油中加入质量分数 ３％炭黑 （代替烟

炱）， 将含炭黑的油样在 ＭＲＳ⁃１Ｊ 型四球摩擦磨损试

验机上进行抗磨损性能试验， 试验完成后测量钢球的

磨斑直径。
１􀆰 ２􀆰 ３　 减摩性能评价

将 Ｔ⁃１、 Ｔ１６１ 和磷硼化分散剂以质量分数 ６􀆰 ０％
的剂量加到基础油 Ｙｕｂａｓｅ４ 中， 然后将试验油在

ＭＴＭ 试验机上进行减摩性能测试。
２　 结果与讨论

２􀆰 １　 分散剂的烟炱分散性能

图 ２ 示出了在发动机台架试验废机油里 （烟炱

质量分数为 ４􀆰 ６％） 分别加入质量分数 １􀆰 １％的 Ｔ⁃１、
Ｔ１６１ 和磷硼化分散剂后油品黏度的变化。

图 ２　 分散剂与油品黏度关系图

Ｆｉｇ ２　 Ｔｈｅ ｒｅｌａｔｉｏｎｓｈｉｐ ｂｅｔｗｅｅｎ ｔｈｅ ｄｉｓｐｅｒｓａｎｔｓ ａｎｄ ｏｉｌ ｖｉｓｃｏｓｉｔｙ

可以看出， 加入 Ｔ⁃１ 分散剂的油品黏度最小， 说

明其 Ｔ⁃１ 对烟炱的分散效果最好， 而磷硼化分散剂的

烟炱分散性能较差。
２􀆰 ２　 分散剂的抗烟炱磨损性能

将实验室合成的 Ｔ⁃１ 与市售产品 Ｔ１６１、 磷硼化

分散剂以一定的加剂量调制成 ＣＨ⁃４ 配方试验油， 分

别加入质量分数 ３％的炭黑， 在四球摩擦磨损试验机

上进行试验后得到的钢球磨斑直径见表 ２。 可以看

出， 几种分散剂在相同加剂量的条件下， 磷硼化分散

剂的磨斑直径最大， Ｔ１６１ 的钢球磨斑直径较大， Ｔ⁃１
的磨斑直径最小， 这说明抗磨型烟炱分散剂 Ｔ⁃１ 具有

很好的抗烟炱磨损性能， Ｔ１６１ 的抗烟炱磨损性能差，
硼化分散剂的抗烟炱磨损性能最差。 磷硼化分散剂是

一种抗磨分散剂， 具有比较好的抗磨性能， 但其烟炱

磨损实验的钢球磨斑直径最大， 原因可能是磷硼化分

散剂烟炱分散性能差， 导致烟炱发生聚集， 从而发生

了严重的烟炱磨损。

表 ３　 各分散剂的四球机磨损试验结果

Ｔａｂｌｅ ３　 Ｆｏｕｒ ｂａｌｌ ｍａｃｈｉｎｅ ｗｅａｒ ｔｅｓｔ ｒｅｓｕｌｔｓ ｏｆ
ｅａｃｈ ｄｉｓｐｅｒｓａｎｔ

名称 Ｔ⁃１ Ｔ１６１ 磷硼化分散剂

磨斑直径 ｄ ／ ｍｍ ０．３２ ０．９９ １．０１

采用扫描三维表面轮廓仪和扫描电镜 （ ＳＥＭ）
等现代分析手段对烟炱磨损试验的钢球磨斑表面进行

分析。 图 ３—５ 分别为 Ｔ⁃１、 Ｔ１６１、 磷硼化分散剂烟炱

磨损试验的钢球磨斑表面三维轮廓图。 可以看出，
Ｔ⁃１的钢球磨斑直径很小， 而且磨损表面的梨沟也比

较平滑， 说明抗磨型烟炱分散剂 Ｔ⁃１ 的加入大大改善

了摩擦过程中的磨损， 明显提高了油品的抗烟炱磨损

性能。 Ｔ１６１ 和磷硼化分散剂的钢球表面有明显的犁

沟， 磨痕深， 磨损严重， 表现出磨粒磨损的特征。

图 ３　 Ｔ⁃１ 分散剂烟炱磨损试验钢球磨斑表面的 ３Ｄ 形貌

Ｆｉｇ ３　 ３Ｄ ｍｏｒｐｈｏｌｏｇｙ ｏｆ ｔｈｅ ｓｔｅｅｌ ｂａｌｌ ｗｅａｒ ｓｕｒｆａｃｅ ａｆｔｅｒ ｓｏｏｔ ｗｅａｒ
ｔｅｓｔ ｗｉｔｈ Ｔ⁃１ ａｓ ｄｉｓｐｅｒｓａｎｔ
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图 ４　 Ｔ１６１ 分散剂烟炱磨损试验钢球磨斑表面的 ３Ｄ 形貌

Ｆｉｇ ４　 ３Ｄ ｍｏｒｐｈｏｌｏｇｙ ｏｆ ｔｈｅ ｓｔｅｅｌ ｂａｌｌ ｗｅａｒ ｓｕｒｆａｃｅ ａｆｔｅｒ ｓｏｏｔ ｗｅａｒ
ｔｅｓｔ ｗｉｔｈ Ｔ１６１ ａｓ ｄｉｓｐｅｒｓａｎｔ

图 ５　 磷硼化分散剂烟炱磨损试验钢球磨斑表面的 ３Ｄ 形貌

Ｆｉｇ ５　 ３Ｄ ｍｏｒｐｈｏｌｏｇｙ ｏｆ ｔｈｅ ｓｔｅｅｌ ｂａｌｌ ｗｅａｒ ｓｕｒｆａｃｅ ａｆｔｅｒ ｓｏｏｔ ｗｅａｒ
ｔｅｓｔ ｗｉｔｈ ｐｈｏｓｐｈｏｒｕｓ ｂｏｒｏｎｉｚｉｎｇ ｄｉｓｐｅｒｓａｎｔ

对烟炱磨损试验的钢球磨斑表面用扫描电镜进行

分析， 如图 ６ 所示。

图 ６　 烟炱磨损试验钢球磨斑表面的 ＳＥＭ 图

Ｆｉｇ ６　 Ｔｈｅ ＳＥＭ ｉｍａｇｅｓ ｏｆ ｔｈｅ ｓｔｅｅｌ ｂａｌｌ ｗｅａｒ ｓｕｒｆａｃｅ ａｆｔｅｒ ｓｏｏｔ
ｗｅａｒ ｔｅｓｔ （ａ） Ｔ⁃１； （ｂ） Ｔ１６１； （ｃ） ｐｈｏｓｐｈｏｒｕｓ
ｂｏｒｏｎｉｚｉｎｇ ｄｉｓｐｅｒｓａｎｔ）

Ｔ⁃１ 的钢球磨斑中间区域有两条较宽的磨痕， 磨

斑边缘区域是轻微的磨痕。 Ｔ１６１ 和磷硼化分散剂发

生磨损的钢球表面出现比较细密的划痕， 特别是磷硼

化分散剂的钢球表面划痕又细又密， 可能是由于没有

被分散的炭黑颗粒刮擦钢球表面引起的， 是典型的磨

粒磨损现象。
２􀆰 ３　 添加剂的减摩性能评价

将实验室合成的 Ｔ⁃１ 与市售产品 Ｔ１６１、 磷硼化

分散剂分别以质量分数 ６􀆰 ０％的剂量加到基础油 Ｙ４
中， 然后将 ３ 种试验油在 ＭＴＭ 微牵引力试验机上进

行减摩性能评价， 试验结果如图 ７ 所示。 整体来看，
Ｔ⁃１ 的减摩性能较好， 在低速下 （边界润滑状态） 摩

擦因数较小， 具有较好的减摩性能， 同时 Ｔ⁃１ 试验油

的摩擦因数较其他 ２ 种试验油较早地降到最低状态

（出现拐点）， 说明 Ｔ⁃１ 试验油随着速度的增大更容易

进入流体润滑的状态， 从而体现出更优的减摩性能。

图 ７　 各分散剂的减摩性能评价结果 （３６ Ｎ， １４０ ℃）
Ｆｉｇ ７　 Ｔｈｅ ａｎｔｉｆｒｉｃｔｉｏｎ ｐｅｒｆｏｒｍａｎｃｅ ｅｖａｌｕａｔｉｏｎ ｒｅｓｕｌｔｓ ｏｆ ｔｈｅ

ｄｉｓｐｅｒｓａｎｔｓ （３６ Ｎ， １４０ ℃）

３　 结论

研究了一种新型的抗磨型烟炱分散剂 Ｔ⁃１， 模拟

测试结果显示， 该剂不仅具有很好的烟炱分散性能，
还具有优异的抗烟炱磨损性能和减摩性能， 可以同时

解决柴油机油的烟炱分散和烟炱磨损问题， 对于高规

格柴油机油配方研究具有积极意义。
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摘要： 将整箱 （罐） 高黏度汽缸油加热到易于输送的温度， 耗能又耗时。 利用汽缸油加热时密度下降， 热油上

浮汇集液面而使液面油温总是最高的特点， 将泵的吸油口设计成浮动在液面附近， 从而实现了热油的快速获取。 设计

的热汽缸油快速获取机构利用浮球带动磁铁驱动的铝质导架将液面附近的进油通道打开从而让热油流入， 实现了从大

容量油箱快速获取热润滑油的目的。 试验表明， 该机构中阀芯动作几乎无冲击， 机构运行平稳， 性能符合设计要求。
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　 蒸汽汽缸油可分为矿油型和合成型［１］， 前者有

６８０ 号、 １ ０００ 号和 １ ５００ 号， 后者只有 １ ５００ 号， 尽

管原蒸汽汽缸油的标准已于 ２００５ 年作废， 但新标准

至今尚未颁布， 所以生产厂家仍参照旧标准并结合用

户的要求生产蒸汽汽缸油。 以 １ ０００ 号矿油型蒸汽汽

缸油为例， 其 ４０ ℃运动黏度约为 １ １００ ｍｍ２ ／ ｓ， １００
℃运动黏度约为 ３８ ｍｍ２ ／ ｓ， 可见温度对其黏度的影

响非常显著。 其黏温关系满足非常著名和常用的

Ｗａｌｔｈｅｒ 黏温方程［２－４］：
ｌｇｌｇ（ν＋０．６）＝ Ａ＋Ｂｌｇｔ

式中： ν 为运动黏度， ｍｍ２ ／ ｓ； ｔ 为绝对温度， Ｋ； Ａ、
Ｂ 为常数。

汽缸油黏度指数低， 低温性能即低温启动性和低

温泵送性比较差［５］， 输送比较困难， 除须采用专门的

润滑油螺杆泵外， 还必须对其进行加热。 但这种黏度

指数低的汽缸油导热性能很差， 将整箱 （罐） 高黏

度汽缸油加热到易于输送的温度， 耗能又耗时。 另

外， 汽缸油的密度受温度和压力的影响很大， 低压

（大气压） 时只受温度的影响， 大气压时汽缸油密度

的倒数与油的绝对温度成线性关系［６－７］。 当汽缸油加

热时， 随着温度的上升， 其密度逐渐变小， 热汽缸油

便从油箱的底部往上流动， 冷油则向下沉， 从而导致

油温分布极不均匀， 液面附近油温最高而底部最低，
待底部 （油泵吸油口附近） 油温达到设定温度时，
液面上部附近的油温已远远超过设定值； 另外， 如果

油箱容量很大， 而一次动作只需要几升到几十升油，
仍需将整箱油加热到设定温度， 这都导致了时间与能

源的浪费。
虽然油箱设置搅拌器可改善油温分布， 但导致油

箱机组复杂， 装置体积增大。 如果能巧妙利用这种汽

缸油的加热流动温度分布特性， 将泵的吸油口设计成

浮动在液面附近， 则可快速获得满足润滑油泵启动温

度要求的热汽缸油， 达到高效传输汽缸油的目标。



１　 机构的设计

某一特种装置需要采用润滑油螺杆泵从润滑油箱

向距离很远的设备间歇输送和分配润滑油 （汽缸

油） ［８］。 该润滑油箱容积很大， 正常盛油 ２ ５００ Ｌ， 采

用螺旋形紫铜管热水加热器加热润滑油， 沿途输送管

路也配置了热水加热紫铜管。 油箱油的加热温度范围

为 ３０～６０ ℃， 用以往的加热方法在冬季将整箱油从 ０
℃加热到 ３０ ℃， 需时超过 ５ ｈ。

本文作者设计一种快速获取热油机构则， 可在热

水供应流量和压力不变的条件下， 将加热时间缩短到

０􀆰 ５ ｈ 内， 无论是临时用几升到几十升油还是长时间

间歇输送， 该机构都能提供满足最低温度要求的热润

滑油。
１􀆰 １　 设计原理

如前所述， 汽缸油加热时， 即使加热器设置在底

部， 由于被加热的油密度变小， 热油总是上浮到液

面， 冷油则向下沉； 再加上汽缸油的导热性能差， 这

样所有热油很快汇集到液面顶部； 环境温度越低， 这

种现象越突出。 将获取热油机构 （下文简称热油机

构） 的进油口设计成漂浮移动式， 进油口通过浮球

作用总在液面附近。 同时将润滑油螺杆泵的吸油口连

接到热油机构的底部出口， 于是泵的吸油口虹吸到的

总是来自液面附近的热油。 油不断消耗， 液位不断下

移， 热油机构的进油口位置也同步下移； 当往油箱

（或油罐） 加注油时， 液位上升， 热油机构的进油口

位置也同步上升。 这样就实现了从大容量油箱 （或
油罐） 快速获取热润滑油的目的。
１􀆰 ２　 设计技术参数与指标

所有汽缸油闪点 ＞ ２４０ ℃；
汽缸油使用温度： ３０～６０ ℃
油黏度 （４０ ℃时） ＞６８０ ｍｍ２ ／ ｓ；
阀芯行程 １１ ｍｍ；
液流孔径 ８ ｍｍ；
每个位置打开液流孔数 ２５ （５×５） 个；
每次泵吸油量 约 ４ Ｌ；
每次泵吸时间 ≤ １０ ｓ；
泵吸间隔时间 ≤ ２５ ｓ。

１􀆰 ３　 热油机构的组成与工作原理

热油机构的组成如图 １ 所示， 由浮球、 磁铁驱动

铝质导架、 温度传感器、 上封与止动铝质盖、 阀集成

铝质导架和若干阀芯组成。 磁铁驱动铝质导架结构如

图 ２ 所示， 由承载与导向铝框、 浮球支撑铝杆、 条形

磁铁铝质固架、 固架铝质盖板和条形钕铁硼永久磁铁

组成。 阀芯结构如图 ３ （ｂ） 所示， 由圆形空心铜螺

母、 滑动阀芯铁导杆、 不锈钢复位弹簧、 方形空心铜

螺母与圆形钕铁硼永久磁铁组成。

图 １　 热油机构的构成

Ｆｉｇ １　 Ｃｏｍｐｏｓｉｎｇ ｏｆ ｈｏｔ⁃ｏｉｌ⁃ａｃｑｕｉｒｉｎｇ ｍａｃｈｉｎｅ

图 ２　 磁铁驱动铝质导架的构成

Ｆｉｇ ２　 Ｃｏｍｐｏｓｉｎｇ ｏｆ ｍａｇｎｅｔ⁃ｄｒｉｖｉｎｇ ｌｅａｄｉｎｇ ａｌｕｍｉｎｕｍ ｆｒａｍｅ

图中， ２ 个浮球和 ２ 个浮球支撑铝杆的连接， ２
个浮球支撑铝杆、 温度传感器与 ４ 个条形磁铁铝质固

架同承载与导向铝框的连接， 上封与止动铝质盖同阀

集成铝质导架的连接， 以及 ４ 个固架铝质盖板与对应

４ 个条形磁铁铝质固架的连接都是螺纹连接。 圆形空

心铜螺母和方形空心铜螺母同滑动阀芯铁导杆的连接

也是螺纹连接。 而 ２ 块圆形钕铁硼永久磁铁分别放入

滑动阀芯铁导杆两端的铜螺母内， 被其铁导杆两端的
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端面紧紧吸住， 在将条形钕铁硼永久磁铁放入条形磁

铁铝质固架内时， 须考虑磁极与方向。 如图 ３ （ ａ）
所示， 与阀芯右端方形空心铜螺母内磁铁磁极相同产

生排斥力， 而与其左端圆形空心铜螺母内磁铁磁极相

反产生吸引力。

图 ３　 磁铁驱动铝质导架结构及阀芯结构

Ｆｉｇ ３　 Ｍａｇｎｅｔ⁃ｄｒｉｖｉｎｇ ｌｅａｄｉｎｇ ａｌｕｍｉｎｕｍ ｆｒａｍｅ ｓｔｒｕｃｔｕｒｅ
（ａ） ａｎｄ ｖａｌｖｅ ｃｏｒｅ ｓｔｒｕｃｔｕｒｅ （ｂ）

这样阀芯两端向左的磁力的合力克服其右端不锈

钢复位弹簧的作用力而使阀芯向左移动； 在安装时让

弹簧产生一定的预紧力， 当磁铁驱动铝质导架移动而

使向左的磁力消失时， 助力阀芯复位； 右端螺母为方

形， 起导向作用， 可保证阀芯上液流孔与导架上对应

的液流孔在同一平面， 打开时能对中， 不会减少实际

的液流孔径大小。 导架的前后宽的两面有成排的液流

孔， 而且为了增加液流孔的密度， 将前后面上液流孔

在纵向上错位， 在横向上对齐， 每排液流孔对应一个

阀芯的安装孔， 总是只有液面附近的 ５ 个阀芯是打开

的， 其余处于关闭状态， 而顶部用上封与止动铝质盖

密封， 铝质盖另一个作用是阻止承载与导向铝框继续

向上移动， 即确定了浮球的上限位置。 承载与导向铝

框内有 ２ 个突起方块， 镶入到阀集成铝质导架左右两

侧的凹槽内， 起上下滑动导向作用， 左右突起方块的

２ 个侧面与导架的左右两侧的凹槽接触以及 ４ 个条形

磁铁铝质固架的内侧面与导架的左右两侧面接触， 发

生摩擦， 但所有磁铁都没受到直接摩擦的影响。
液面的位置通过浮球的方位反映出来， 浮球的位

置决定了 ４ 个条形磁铁铝质固架的位置， 在任何位置

４ 个条形磁铁能同时打开相应位置的 ５ 个阀芯。 当液

面附近热油不断地通过这 ５ 个阀芯打开的对应液流孔

流入导架的内腔进入泵的入口， 经泵压向外输出时，
液面逐渐下降， 这时 ２ 个浮球的浮力会变小， 当总浮

力小于 ２ 个浮球、 磁铁驱动铝质导架与温度传感器的

总重力和摩擦力之和时， ２ 个浮球和磁铁驱动铝质导

架向下移动； ４ 个条形磁铁位置随导架的位置而变

化， 前面打开的阀芯至少有一个以上复位关闭， 而至

少有一个以上新的阀芯打开， 任何一个位置可同时打

开 ５ 个阀芯， 即 ５ 横排液流孔开通。 为防止阀芯因磁

力影响而动作混乱， ４ 个条形磁铁铝质固架上下延伸

了一段非磁性区， 前端先将阀芯两端部分或全部盖住

后越过， 才轮到条形磁铁对紧跟其后的阀芯两端施加

磁力； 后端在条形磁铁离开阀芯两端后， 仍压住刚受

磁力作用的阀芯两端运行一段距离才离开。
采用上述热油机构， 当黏度很高的润滑油被加热

时， 热油密度变小就会向液面流动， 聚集在液面的热

油通过磁铁打开的 ５ 横排液流孔流向导架的内腔， 进

入泵的入口， 并经过泵输送到设备， 实现了从大容量

的润滑油罐或油箱中快速获取热油的目的。
１􀆰 ４　 机构设计计算与主要参数的确定

设计计算与主要参数确定主要包括以下内容：
（１） 浮球的体积与质量： 浮球与磁铁驱动铝质

导架全部淹没时的浮力 （油温 ２０ ℃） 要等于两者总

重力的 １􀆰 ２ 倍， 确保浮球的一小部分露出液面。
（２） 通过试验确定合理的弹簧预紧力和预变形

量以及弹簧的最大压力， 再以此为根据进行弹簧的设

计。 这个设计过程是反复的， 需根据试验情况修改和

调整弹簧有关的几何参数 （中径 Ｄ 和弹簧丝直径 ｄ），
或者加工几种不同几何参数的弹簧进行试验， 再根据

试验结果做出选择。
（３） 阀芯运动阻力： 主要为弹簧反作用力、 流
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阻和摩擦阻力， 摩擦阻力指的是阀芯滑动阻力， 因阀

芯浸泡在油中， 可忽略不计， 而流阻比较大， 主要为

滑油黏附力。
１􀆰 ５　 机构组件材料的选择与防腐

机构组件材料的选用原则： 满足功能要求、 轻

质、 外形紧凑和防腐防锈以及易于加工， 另外不干扰

磁极的作用。
浮球材质采用工程塑料， 以减轻质量与体积； 磁

铁驱动铝质导架的材质除磁铁外其余采用铝材， 集成

铝质导架也采用工程塑料， 以减轻质量， 同时避免干

扰磁极的作用； 滑动阀芯铁导杆材质采用低碳钢， 复

位弹簧采用不锈钢， 而圆形空心铜螺母和方形空心铜

螺母都采用铜材， 防腐又避免干扰磁极的作用。
磁铁的选型非常重要， 涉及到整个机构的可靠

性。 钕铁硼永磁材料 （ＮｄＦｅＢ） 是稀土永磁铁中最大

磁能积最高的， 应用广泛且价格较低［９］； 而且在汽缸

油使用温度范围内 （３０ ～ ６０ ℃）， 其热性能比较稳

定， 不用考虑其高温退磁［１０］， 因此磁铁采用钕铁硼

永磁材料。 但钕铁硼由于其微观结构中多种相的存在

和各相之间存在较大的电化学电位差， 在酸性、 盐雾

环境以及潮湿空气中易受腐蚀， 需对永磁体采取表面

技术化学镀镀层的方法进行防腐以提高其使用寿

命［１１］。
１􀆰 ６　 机构组件的重要配合与尺寸

考虑到汽缸油黏度很高， 机构组件的重要配合即

滑动阀芯铁导杆与集成铝质导架之间轴与孔的配合，
采用间隙配合： ϕ１６ ｍｍ （Ｈ６ ／ ｇ５）， 间隙在 ６ ～ ２５ μｍ
之间， 根据经验取 ８～１２ μｍ 比较理想。

集成铝质导架 ϕ１６ ｍｍ 的配合孔和滑动阀芯铁导

杆的轴表面都必须精密加工， 并根据试验结果对其配

合间隙进行调整。
２　 机构在油罐中的应用

热油机构在某装置油罐内的应用如图 ４ 所示。 将

热油机构安装在油罐内， 其内腔出口端与油罐底部法

兰连接， 油罐底端外接截止阀和油泵。 油罐内设置有

螺旋铜管加热器， 热油机构内腔内也布置一段小通径

直铜管， 对机构内腔原沉积的润滑油进行加热， 同时

也对热油流经机构内腔时受液面下部冷油的影响进行

热量补偿， 其汽水进出口合并接到螺旋铜管加热器的

汽水进出口。 螺旋铜管内的热水应从上部往下流动，
这样加热器管上部温度高而下部低， 便于更快地使热

油往液面流动。 浮球的容积要留有 ２０％的余量， 即

浮球有一定的高度在液面之上， 保证磁铁驱动铝质导

架能灵活地上下滑动。

图 ４　 热油机构在油罐中的应用

Ｆｉｇ ４　 Ａｐｐｌｉｃａｔｉｏｎ ｏｆ ｈｏｔ ｏｉｌ ａｃｑｕｉｓｉｔｉｏｎ ｍｅｃｈａｎｉｓｍ ｏｎ ｏｉｌ ｔａｎｋ

另外温度传感器顶部设置一个小开口盒， 使传感

器的细电缆线随导架上下移动， 自动在其内收放而不

接触油。
３　 热油机构效果验证与可靠性试验

按照图 ４ 建造热油机构试验台架， 采用的润滑油

螺杆泵的流量和最大排压分别为 ７８ Ｌ ／ ｍｉｎ 和 ２􀆰 ０ ＭＰａ；
热水温度大于 ９０ ℃， 环境温度为 １０ ℃。 先向螺旋铜

管内通入热水， 在液面油温达到 ３０ ℃时启动泵。 此时

观察到油罐上部即液面附近油温高而中下部油温不变，
泵排出的油温较高。 待液面油温低于 ３０ ℃时停止泵

吸， 继续加热， 液面油温上升到 ３０ ℃时， 又启动泵。
这样反复试验， 直至泵不出油后 （油罐内油已抽到最

低液位）， 从罐顶部加入冷的汽缸油达到最高液位， 再

次加热， 依照前面步骤继续试验， 共进行了 ８ ０００ Ｌ 油

抽取试验 （绝大部分油是热油经大气冷却再回注入

罐）。 试验结果表明， 该热油机构阀芯动作几乎无冲击

振动， 运行平稳， 功能符合设计要求。
设计的热油机构无易损件， 只要永久磁铁的大小

选择合适， 与复位弹簧相适应， 能确保阀芯可靠动

作， 机构就能可靠运行。 阀芯要求不像其他阀件那样

高， 在温度高时允许有些微渗漏。 机构的可靠性主要

由弹簧决定， 因此进行可靠性试验时， 只需测试阀芯

动作次数。 采取的办法就是将液位变化范围设置很

小， 频繁加注油， 加大阀芯动作的频率， 测试阀芯动

作次数。 阀芯总共动作了 ２０ ０００ 次仍正常， 完全能

满足使用场合的寿命要求。
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４　 结论
设计的快速获取热汽缸油的机构， 运行平稳可

靠， 功能符合设计要求， 能满足现场实际需要， 可大
为提升使用高黏度润滑油的润滑系统的使用效率， 节
省时间和能源。 该机构的设计原理和方法也可应用到
其他领域， 如收集水面浮油装置的设计等。
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４　 结论

利用 Ａｂａｑｕｓ 软件对穿舱电缆填料函密封结构进
行有限元分析， 结果表明： 预压缩量对填料轴向位
移、 接触面径向位移、 径向接触应力的影响程度较
大； 预压缩量一定， 接触面过盈量对轴向位移影响程
度较小， 在指定轴向位置处， 接触面径向应力随着过
盈量的增长呈线性增长； 摩擦因数 μ１ 对径向接触应

力影响程度较小， 随着摩擦因数 μ１ 的增大， 径向接
触应力略有增长。
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