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１􀆰 来稿： 应具有科学性、 实用性， 逻辑性。 文字准确、
通顺、 精炼， 重点突出。 稿件应包括篇名 （中英文）、 摘要

及关键词 （中英文）、 作者及作者单位 （中英文）、 正文、
参考文献等， 并提供中图分类号和作者简介。 若是科研基

金项目或国家、 部、 省级攻关项目， 请将项目名称和编号

标注在文稿首页的地脚。
２􀆰 文题： 应恰当、 简明地反映文章的内容， 符合编制

题录、 索引和选择关键词等所遵循的原则。 中文题名一般

不宜超过 ２０ 个汉字， 英文题名应与中文题名含义一致， 一

般不超过 １０ 个实词。
３􀆰 作者： 应具备下列条件： （１） 参与选题和设计或参

与资料的分析和解释者； （２） 起草或修改论文中关键性理

论或其它主要内容者； （３） 最终同意该文发表者。 每篇论

文作者的排序应在投稿时确定， 在编排过程中不应再作更

改。 作者单位应写明全称， 并注明城市和邮政编码。 作者

简介应包括姓名、 性别、 出生年、 学位、 职称、 研究方向、
邮箱。

４􀆰 摘要： 中英文摘要一律采用结构式摘要， 主要包括

研究目的、 方法、 结果和结论 ４ 部分。 中文摘要 ３００ 字以

内， 英文摘要与中文摘要相对照。
５􀆰 关键词： 论著文章一般列出 ３～ ５ 个关键词即可。 标

引的关键词应针对文章所研究的重点内容， 且通用性比较

强。
６􀆰 图表： 按正文中出现的先后次序连续编码， 每个图

表在文中均应有标注， 并对每幅图表冠以具有自明性的图

（表） 题 （包括中英文）。 本刊采用三线表， 表中取消竖

线。 插图应由专业人员用计算机绘制或拍摄； 照片图上不

要用手写字。 插图做到布局合理、 图形清晰、 比例适中。
７􀆰 参考文献： 按国标 ＧＢ ７７１４⁃８７ 采用顺序编码制著

录， 依照其在正文中出现的先后顺序用阿拉伯数字加方括

号标出。 参考文献中的作者， １～３ 名全部列出， ３ 名以上只

列前 ３ 名， 后加 “等” 或 “ｅｔ ａｌ”， 参考文献必须由作者对

其原文核对无误。 中文参考文献请提供对应的英文译文。
每篇文章的参考文献应不少于 ８ 篇。
二、 投稿注意事项

１􀆰 本 刊 只 接 受 网 上 投 稿， 投 稿 网 址： ｈｔｔｐ： ／ ／
ｗｗｗ􀆰 ｒｈｙｍｆ􀆰 ｃｏｍ􀆰 ｃｎ。 作者修改稿请直接发送至信箱 ｒｈｙｍｆ＠
ｇｍｅｒｉ􀆰 ｃｏｍ。 投稿时请提供联系电话、 邮箱等。 来稿涉及技

术保密的应经作者所在单位审核， 并附正式介绍信。
２􀆰 本刊审稿周期为二个月， 稿件录用情况通过邮件通

知作者， 录用稿件同时邮寄正式录用通知书。 审稿进展及

录用情况也可上网查询 （ｈｔｔｐ： ／ ／ ｗｗｗ􀆰 ｒｈｙｍｆ􀆰 ｃｏｍ􀆰 ｃｎ）。
３􀆰 来稿请自留底稿， 切勿一稿多投。 来稿文责自负。

本刊有权对来稿做文字修改、 删节， 凡有涉及原意的修改

则提请作者考虑。
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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

Ｔｒｉｂｏｌｏｇｉｃａｌ Ｐｒｏｐｅｒｔｉｅｓ ｏｆ Ｎａｎｏｓｉｌｉｃａ Ｐｒｅｐａｒｅｄ ｂｙ Ｉｎ⁃ｓｉｔｕ
Ｓｏｌ⁃ｇｅｌ Ｍｅｔｈｏｄ

ＬＩＵ Ｘｉａｎｇｙｕ　 ＸＵ Ｎａｎ　 ＬＩ Ｗｅｉｍｉｎ　
……………………………………

……………
ＬＯＵ Ｗｅｎｊｉｎｇ　 ＷＡＮＧ Ｘｉａｏｂｏ （１）

Ｅｖａｌｕａｔｉｏｎ ｏｆ Ｔｒｉｂｏｌｏｇｉｃａｌ Ｐｒｏｐｅｒｔｉｅｓ ｏｆ Ｒｅｇｅｎｅｒａｔｅｄ Ｄｉｅｓｅｌ
Ｅｎｇｉｎｅ Ｌｕｂｒｉｃａｔｉｎｇ Ｏｉｌｓ

ＨＵ Ｚｈｉｙｕａｎ　 ＺＨＡＮＧ Ｆｅｎｇｚｈｅｎ　
…………………………

………………
ＺＨＡＮＧ Ｆｕｑｉａｎｇ　 ＣＨＥＮ Ｚｈｅｎｇ　 ＬＯＵ Ｄｉｍｉｎｇ （８）

Ａ Ｎｕｍｅｒｉｃａｌ Ｓｉｍｕｌａｔｉｏｎ ｏｆ Ｐｉｓｔｏｎ Ｓｅｃｏｎｄａｒｙ Ｍｏｔｉｏｎ⁃Ｌｕ⁃
ｂｒｉｃａｔｉｏｎ Ｃｏｕｐｌｉｎｇ Ｍｏｄｅｌ ｆｏｒ Ｄｉｍｅｔｈｙｌ Ｅｔｈｅｒ Ｅｎｇｉｎｅ

ＨＡＮ Ｗｅｉｂｉｎ　 ＺＨＡＯ Ｂｏ （１３）……………………
Ｒｅｓｅａｒｃｈ ｏｎ Ｔｒｉｂｏｌｏｇｉｃａｌ Ｂｅｈａｖｉｏｒｓ ｏｆ ３１６ Ｌ Ｓｔａｉｎｌｅｓｓ

Ｓｔｅｅｌ Ａｇａｉｎｓｔ Ｐｏｌｙｅｔｈｅｒ⁃ｅｔｈｅｒ⁃ｋｅｔｏｎｅ ｕｎｄｅｒ
Ｗａｔｅｒ Ｌｕｂｒｉｃａｔｉｏｎ
ＺＨＡＮＧ Ｚｅｎｇｍｅｎｇ　 ＭＥＮＧ Ｆａｎｙｉ　 ＨＯＵ Ｊｉａｏｙｉ　

…………………………………

ＮＩＮＧ Ｄａｙｏｎｇ　 ＧＯＮＧ Ｙｏｎｇｊｕｎ （２０）
Ｌｏａｄ Ｃａｐａｃｉｔｙ Ａｎａｌｙｓｉｓ ｏｆ Ａｅｒｏｓｔａｔｉｃ Ｂｅａｒｉｎｇ ｗｉｔｈ Ｏｒｉｆｉｃｅ

Ｒｅｓｔｒｉｃｔｏｒｓ
ＣＨＥＮＧ Ｚｈｉｙｏｎｇ　 ＺＨＮＡＧ Ｙａｎｐｉｎｇ　

…………………………………………
……………

ＺＨＡＮＧ Ｚａｉｆｅｎｇ　 ＨＵＡＮＧ Ｓｈｕｈｏｎｇ （２４）
Ｒｅｓｅａｒｃｈ ｏｎ Ｗｈｅｅｌ Ｔｅｍｐｅｒａｔｕｒｅ Ｒｉｓｉｎｇ Ｄｕｅ ｔｏ Ｔｒｅａｄ Ｂｒａ⁃

ｋｉｎｇ Ｂａｓｅｄ ｏｎ Ｉｎｔｅｒｍｉｔｔｅｎｔ Ｈｅａｔ Ｓｏｕｒｃｅ Ｍｅｔｈｏｄ
ＣＨＥＮ Ｓｈｕａｉ　 ＷＵ Ｌｅｉ　 ＦＵ Ｑｉｎｇｙｕｎ　

…
……………

ＷＥＮ Ｚｅｆｅｎｇ　 ＷＡＮＧ Ｈｅｎｇｙｕ （３０）
Ｅｘｐｅｒｉｍｅｎｔａｌ Ｒｅｓｅａｒｃｈ ｏｎ Ｒｉｎｇ Ｓｐｅｅｄ Ｒａｔｉｏ ｏｆ Ｆｌｏａｔｉｎｇ

Ｒｉｎｇ Ｂｅａｒｉｎｇｓ
ＭＡＵＬＡＮ Ａｂｄｕｖａｋｉ　 ＰＥＩ Ｓｈｉｙｕａｎ　 ＸＵ Ｈｕａ　

……………………………………
…

ＭＡＭＴＩＭＩＮ Ｇｅｎｉ　 ＳＨＩ Ｘｉｏｎｇｆｅｉ （３６）
Ａ Ｒｉｇ Ｔｅｓｔ ｔｏ Ｍｅａｓｕｒｅ Ｉｍｐａｃｔ Ｗｅａｒ Ｐｒｏｐｅｒｔｉｅｓ ｏｆ ｔｈｅ

Ｊｏｉｎｔｓ ｏｎ Ｅｘｔｒａ⁃Ｌｏｎｇ⁃Ｓｔｒａｉｇｈｔ Ｓｔｅａｍ Ｅｎｇｉｎｅ Ｃｙｌｉｎｄｅｒ
Ｌｉｎｅｒｓ ＷＡＮＧ Ｄｅｈｏｎｇ　 ＸＵ Ｊｉｕｊｕｎ　……………

ＺＨＵ Ｆｅｎｇ　 ＬＩ Ｙｕｙｉｎ　 ＸＵ Ｔａｏ （４１）
Ｓｔｕｄｙ ｏｎ Ｒｅｌａｔｉｏｎｓｈｉｐ ｂｅｔｗｅｅｎ Ｐｒｅｌｏａｄ ａｎｄ Ｔｉｇｈｔｅｎｉｎｇ

Ｔｏｒｑｕｅ ｏｆ Ｆｌａｒｅｄ Ｃｏｕｐｌｉｎｇ ｉｎ Ｔｉｇｈｔｅｎｉｎｇ Ｐｒｏｃｅｓｓ
ＸＩＯＮＧ Ｙｉｎｇｈｕｉ　 ＤＩＮＧ Ｘｉａｏｙｕ　

…
…………………

ＬＩＵ Ｊｉａｎｈｕａ　 ＴＡＮＧ Ｃｈｅｎｇｔｏｎｇ （４６）
Ｉｎｆｌｕｅｎｃｅ ｏｆ Ｓｔｉｌｅ Ｃａｖｉｔｙ Ｓｔｒｕｃｔｕｒｅ ｏｎ ｔｈｅ Ｍｅｃｈａｎｉｃａｌ

Ｐｒｏｐｅｒｔｉｅｓ ｏｆ Ｗａｔｅｒ Ｌｕｂｒｉｃａｔｅｄ Ｈｙｂｒｉｄ Ｓｔｉｌｅ
Ｃａｖｉｔｙ Ｓｔｅｒｎ Ｂｅａｒｉｎｇｓ

ＷＡＮＧ Ｊｉａｎ　 ＷＡＮＧ Ｙｏｕｑｉａｎｇ　
……………………………

…………………
ＷＡＮＧ Ｔａｏ　 ＦＡＮ Ｘｉａｏｍｅｎｇ （５３）



Ｒｅｓｅａｒｃｈ ｏｎ Ｍｏｄｉｆｉｃａｔｉｏｎ ｏｆ Ｂｅｎｔｏｎｉｔｅ ａｎｄ Ｐｒｅｐａｒａｔｉｏｎ ｏｆ
Ｂｅｎｔｏｎｉｔｅ Ｇｒｅａｓｅ

ＪＩＡＮＧ Ｍｉｎｇｊｕｎ　 ＺＨＡＮＧ Ｄｏｎｇｈａｏ　
…………………………………

……………
ＧＵＯ Ｘｉａｏｃｈｕａｎ　 ＨＥ Ｙａｎ （５８）

Ｅｆｆｅｃｔ ｏｆ Ｓｕｒｆａｃｅ Ｒｏｕｇｈｎｅｓｓ ｏｎ Ｓｔａｔｉｃ Ｃｈａｒａｃｔｅｒｉｓｔｉｃｓ ｏｆ
Ｆｌｏａｔｉｎｇ Ｒｉｎｇ Ｂｅａｒｉｎｇ

ＱＩＮ Ｃｈａｏ　 ＫＡＮＧ Ｙａｎｇ　 ＳＯＮＧ Ｋｕｎ　
……………………………

…………
ＺＨＡＮＧ ＨａｏＺＨＥＮ Ｄｏｎｇ　 ＳＨＩ Ｚｈａｎｑｕｎ （６６）

Ａ Ｔｈｅｏｒｅｔｉｃａｌ Ｉｎｖｅｓｔｉｇａｔｉｏｎ ｏｎ Ｌｕｂｒｉｃａｔｉｎｇ Ｃｈａｒａｃｔｅｒｉｓｔｉｃｓ
ｏｆ Ｃｏｎｎｅｃｔｉｎｇ Ｒｏｄ Ｂｕｓｈｉｎｇ Ｂａｓｅｄ ｏｎ ＪＦＯ Ｂｏｕｎｄａｒｙ
Ｃｏｎｄｉｔｉｏｎ

ＨＥ Ｓｈｅｎｇ　 ＹＵＡＮ Ｘｉａ　 ＳＨＩ Ｙｏｎｇｐｅｎｇ　
…………………………………………

…………
ＹＡＮＧ Ｙｕｇｕａｎｇ　 ＹＡＮ Ｐｅｎｇｆｅｉ （７３）

Ｒｅｓｅａｒｃｈ ｏｎ Ｓｅａｌ Ｐｅｒｆｏｒｍａｎｃｅｓ ｏｆ Ｏｉｌ Ｓｅａｌ Ｂａｓｅｄ ｏｎ
ＡＢＡＱＵＳ ＺＨＡＮＧ Ｆｕｙｉｎｇ　 ＷＡＮＧ Ｈｏｎｇｈａｏ……

　 ＪＩＡＮＧ Ｘｉａｎｇｍｉｎ （７８）
Ａｐｐｌｉｃａｔｉｏｎ ａｎｄ Ｄｅｖｅｌｏｐｍｅｎｔ

Ｓｉｍｕｌａｔｉｏｎ Ｅｘｐｅｒｉｍｅｎｔａｌ Ｒｅｓｅａｒｃｈ ｏｎ Ａｉｒ Ｆｉｌｍ Ｄｒａｇ Ｒｅｄｕ⁃
ｃｔｉｏｎ Ｅｆｆｅｃｔ ｏｆ Ｈｏｌｅ Ｉｎｃｌｉｎａｔｉｏｎｓ ｏｎ ｔｈｅ Ｖａｎ Ｂｏｄｙ
ＣＡＯ Ｌｉｆｅｎｇ　 ＸＩＥ Ｘｉａｏｐｅｎｇ　 ＺＨＯＵ Ｓｈｏｕｑｉｎ （８３）

Ｓｅｌｅｃｔｉｏｎ ａｎｄ Ｐｅｒｆｏｒｍａｎｃｅ Ｅｖａｌｕａｔｉｏｎ ｏｆ Ｇｒａｐｈｉｔｅ Ｍａｔｅｒｉ⁃
ａｌｓ Ｕｓｅｄ ｆｏｒ Ｈｉｇｈ⁃ｓｐｅｅｄ Ｓｐｉｎｄｌｅ Ｂｅａｒｉｎｇｓ

ＷＡＮＧ Ｊｉａｎｌｅｉ　 ＹＡＮ Ｙｕｄｏｎｇ　
………

……………………
ＺＨＡＮＧ Ｊｉａｎ　 ＣＵＩ Ｙａｈｕｉ　 ＪＩＡ Ｑｉａｎ （８６）

Ｒｅｓｅａｒｃｈ ｏｎ Ｂｏｌｔｅｄ Ｆｌａｎｇｅｄ Ｃｏｎｎｅｃｔｉｏｎ Ｔｉｇｈｔｎｅｓｓ ｕｎｄｅｒ
Ｅｘｔｅｒｎａｌ Ｂｅｎｄｉｎｇ Ｍｏｍｅｎｔ

ＺＨＥＮＧ Ｘｉａｏｔａｏ　 ＣＨＥＮＧ Ｙａｎｇ　 ＧＡＯ Ｊｉｕｙａｎｇ　
…………………………

ＹＵ Ｊｉｕｙａｎｇ　 ＸＵ Ｊｉａｎｍｉｎ （９２）
Ｅｘｐｅｒｉｍｅｎｔａｌ Ｒｅｓｅａｒｃｈ ｏｎ Ｓｅａｌｉｎｇ Ｐｒｅｓｓｕｒｅ ｏｆ Ｍａｇｎｅｔｉｃ

Ｇｒｅａｓｅ Ｒｏｔａｒｙ Ｓｅａｌｉｎｇ Ｄｅｖｉｃｅ ｗｉｔｈ Ｓｐｌｉｔ Ｓｔｒｕｃｔｕｒｅ
ＺＨＡＮＧ Ｑｉｂｉｎ　 ＹＵ Ｚｈｏｎｇｊｕｎ　……………………

ＷＡＮＧ Ｄｏｎｇ （９６）

Ｄｅｓｉｇｎ ａｎｄ Ｓｅａｌｉｎｇ Ｐｅｒｆｏｒｍａｎｃｅ Ａｎａｌｙｓｉｓ ｏｆ ａ Ｄｏｏｒ⁃

ｓｈａｐｅｄ Ｓｅａｌｉｎｇ Ｓｔｒｕｃｔｕｒｅ ｏｆ Ｈｙｄｒａｕｌｉｃ Ｓｗｉｎｇ Ｖａｎｅ

Ｃｙｌｉｎｄｅｒ ＺＨＵ Ｚｈｉｃｈａｏ　 ＪＩＡＮＧ Ｌｉｎ　……………

ＧＵＯ Ｃｈｅｎ　 ＣＨＥＮＧ Ｗｅｎｋａｉ （１０２）

Ｔｅｃｈｎｉｃａｌ Ａｎａｌｙｓｉｓ
Ｄｅｓｃｒｉｂｉｎｇ ａｂｏｕｔ Ｖｉｓｃｏ⁃ｅｌａｓｔｉｃ Ｂｅｈａｖｉｏｒ ｏｆ Ｐｏｌｙｍｅｒ Ｓｅａｌ⁃

ｉｎｇ Ｍａｔｅｒｉａｌ Ｂａｓｅｄ ｏｎ Ｔｗｏ⁃ｓｐｒｉｎｇ⁃ｔｗｏ⁃ｐｉｓｔｏｎ Ｃｏｎｓｔｉ⁃

ｔｕｔｉｖｅ Ｍｏｄｅｌ

ＨＵＡＮＧ Ｃｈｕａｎｈｕｉ　 ＺＨＡＮＧ Ｌｅｉ　

………………………………………

………………

ＷＡＮＧ Ｑｉａｎ　 ＬＵ Ｘｉｎｇｈｕａ （１０９）

Ｒｅｌａｔｉｏｎｓｈｉｐ ｂｅｔｗｅｅｎ Ｓｕｒｆａｃｅ Ｑｕａｌｉｔｙ Ｓｉｍｉｌａｒｉｔｙ ａｎｄ

Ｆｒｉｃｔｉｏｎ Ｃｏｅｆｆｉｃｉｅｎｔ ｏｆ Ｍａｔｅｒｉａｌｓ

ＴＡＮＧ Ｚｉｍｉｎｇ　 ＲＥＮ Ｊｉｎｇｒｉ　 ＬＩ Ｃｈａｎｇｊｉｅ （１１３）

…………………

…

Ａｎ Ａｕｔｏｍａｔｉｃ Ｓｅｇｍｅｎｔａｔｉｏｎ Ｍｅｔｈｏｄ ｏｆ Ｃｏｌｏｒ Ｆｅｒｒｏｇｒａｐｈｉｃ

Ｉｍａｇｅｓ ＰＵ Ｙａｎａｎ　 ＣＨＥＮ Ｍｉｎｊｉｅ （１１７）………

Ｓｕｍｍａｒｙ ａｎｄ Ａｎａｌｙｓｉｓ
Ｒｅｓｅａｒｃｈ Ｓｔａｔｕｓ ａｎｄ Ｆｕｔｕｒｅ Ｔｒｅｎｄｓ ｏｆ Ｓｐａｃｅ Ｅｎｖｉｒｏｎｍｅｎｔ

Ｅｆｆｅｃｔ ｏｎ Ｍａｔｅｒｉａｌｓ

ＹＯＮＧ Ｑｉｎｇｓｏｎｇ　 ＭＡ Ｇｕｏｚｈｅｎｇ　

………………………………

………………

ＷＡＮＧ Ｈａｉｄｏｕ　 ＨＥ Ｐｅｎｇｆｅｉ （１２３）

Ｅｎｔｅｒｐｒｉｓｅ Ｆｏｒｕｍ
Ｊｅｔ Ｆｕｅｌ Ｒｅｓｉｓｔａｎｃｅ ａｎｄ Ｔｒｉｂｏｌｏｇｉｃａｌ Ｐｒｏｐｅｒｔｉｅｓ ｏｆ Ｂｏｎｄｅｄ

Ｓｏｌｉｄ Ｆｉｌｍ Ｌｕｂｒｉｃａｎｔ

ＢＡＯ Ｔｉａｎｊｉａｏ　 ＬＩ Ｆｅｎｇｌａｎ　 ＷＡＮＧ Ｚｈｅｎｊｕｎ　

………………………………

…

ＬＩ Ｙａｎｇｙａｎｇ　 ＷＡＮＧ Ｙａｎ （１３０）

Ｓｔｕｄｙ ｏｎ Ａｓｓｅｍｂｌｙ Ｆｏｒｃｅ Ｐｒｅｄｉｃｔｉｏｎ ａｎｄ Ｆａｉｌｕｒｅ Ｃｒｉｔｅｒｉａ

ｏｆ Ｓｅｒｖｏ⁃ｍｅｃｈａｎｉｓｍ Ｓｅａｌｉｎｇ Ｓｔｒｕｃｔｕｒｅ

ＨＵ Ｙｉｚｈｏｕ　 ＷＡＮＧ Ｈｕｉｊｕｎ　 ＤＩＮＧ Ｙｏｎｇ （１３５）

……………

广告刊户索引
上海莱伯斯润滑技术有限公司 ＲＦ１５０１５ 封面……………

拓倍迈贸易 （上海） 有限公司 ＲＦ１７０１５ 封底…………

国机智能科技有限公司 ＪＹ１７００３ 封二……………………

广州市世达密封实业有限公司 ＲＦ１５０３９ 插页 １…………

广州景联机械设备有限公司 ＲＦ１５００３ 插页 ２……………

西安天厚滤清技术有限责任公司 ＲＦ１７００５ 插页 ３………

厦门天机自动化有限公司 ＲＦ１６００２ 插页 ４………………
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摘要： 采用溶胶－凝胶法在亲水性聚醚油中原位制备纳米二氧化硅微球。 利用透射电镜系统考察反应条件， 如氨

水和水的添加量、 正硅酸乙酯 （ ＴＥＯＳ） 添加量、 聚醚含量及水解温度对原位生成的纳米二氧化硅颗粒的直径和形貌

的影响。 结果表明： 随着 ＴＥＯＳ、 氨水及水含量的增加， 纳米二氧化硅颗粒直径逐渐增大； 而随着聚醚油含量增加以

及反应温度的升高， 纳米二氧化硅颗粒直径逐渐减小直至出现严重团聚。 使用四球摩擦磨损试验机， 研究不同粒径的

纳米二氧化硅微球对润滑油减摩抗磨性能的影响。 结果表明， 随着纳米颗粒添加量的增加其摩擦因数和磨斑直径呈现

出先下降后上升的趋势； 在纳米颗粒最佳添加量时， 纳米颗粒直径越小其减摩抗磨效果越明显； 同时， 纳米二氧化硅

润滑液具有优异的减摩抗磨性能， 但其最佳添加量受颗粒直径影响呈非规律性变化。
关键词： 纳米二氧化硅微球； 原位溶胶－凝胶法； 摩擦学性能
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ｔｉｃｌｅ ｃｏｎｃｅｎｔｒａｔｉｏｎ，ａｎｄ ａｔ ｔｈｅ ｏｐｔｉｍｕｍ ｃｏｎｃｅｎｔｒａｔｉｏｎ ｏｆ ｎａｎｏｐａｒｔｉｃｌｅｓ，ｔｈｅ ｅｆｆｅｃｔ ｏｆ ｆｒｉｃｔｉｏｎ ｒｅｄｕｃｉｎｇ ａｎｄ ｗｅａｒ⁃ｒｅｓｉｓｔａｎｃｅ ｉｓ
ｅｎｈａｎｃｅｄ ａｓ ｔｈｅ ｎａｎｏｐａｒｔｉｃｌｅｓ ｄｉａｍｅｔｅｒ ｄｅｃｒｅａｓｅｓ．Ｔｈｅ ｌｕｂｒｉｃａｔｉｎｇ ｆｌｕｉｄ ｓｈｏｗｓ ｂｅｔｔｅｒ ｆｒｉｃｔｉｏｎ ｒｅｄｕｃｉｎｇ ａｎｄ ａｎｔｉ⁃ｗｅａｒ ｐｅｒ⁃
ｆｏｒｍａｎｃｅ，ｈｏｗｅｖｅｒ，ｄｕｅ ｔｏ ｔｈｅ ｓｉｚｅ ｖａｒｉａｔｉｏｎ，ｔｈｅ ｏｐｔｉｍｕｍ ｃｏｎｃｅｎｔｒａｔｉｏｎ ｄｉｄ ｎｏｔ ｓｈｏｗ ｉｒｒｅｇｕｌａｒｉｔｙ ｃｈａｎｇｅ．

Ｋｅｙｗｏｒｄｓ：ｎａｎｏ⁃ｓｉｌｉｃａ ｓｐｈｅｒｅｓ；ｉｎ⁃ｓｉｔｕ ｓｏｌ⁃ｇｅｌ ｍｅｔｈｏｄ；ｔｒｉｂｏｌｏｇｉｃａｌ ｐｒｏｐｅｒｔｉｅｓ

　 由于纳米颗粒的特殊结构， 使其具有量子尺寸效

应、 表面效应、 体积效应等传统材料所不具备的物理

化学特性［１］。 将纳米微粒作为添加剂加入到润滑油中

改善润滑油摩擦学性能的研究已有不少， 如霍玉秋

等［２］制备了一种单分散纳米 ＳｉＯ２作为润滑油添加剂，

通过研究其摩擦学性能发现 ＳｉＯ２纳米颗粒能显著提

高基础油的承载能力和抗磨减摩性能。 纳米颗粒－润
滑油分散体系是一类固－液两相系统， 稳定性是制约

其实现规模应用的难题［３］。 将制得的纳米颗粒经表面

物理化学修饰后再分散到润滑油中的 “两步法” 是

制备纳米润滑油广泛使用的方法［４］。 但是采用 “两
步法” 制备的纳米润滑油存在以下技术难点： 一是

由于添加剂纳米颗粒的表面效应和较高的活性造成其

极易团聚成二次粒子， 失去纳米颗粒所具有的独特性

质， 降低甚至失去其减摩抗磨特性； 二是采用各种表

面活性剂对纳米颗粒表面进行物理或化学修饰增加了

纳米润滑油的配方研究工作和制备成本。 ＣＨＥＮ 等［５］



采用 “一步法” 在 ＰＡＯ６ 基础油中以醋酸镍为镍源，
原位制备了单分散性良好的、 稳定的含 Ｎｉ 纳米颗粒

的润滑油体系， 但是他们仍然采用了表面化学修饰的

方法来稳定体系， 并没有充分利用两相界面结合力获

得分散稳定的纳米颗粒润滑油体系。
本文作者以正硅酸乙酯作为前驱体， 采用溶胶－

凝胶法［６］在水溶性聚醚中原位制备了纳米二氧化硅

微球， 并考察了合成过程中各参数对纳米二氧化硅粒

径及形貌的影响， 以及纳米二氧化硅微球的直径和含

量对润滑油摩擦学性能的影响。 结果表明， 原位合成

过程中的氨、 水、 ＴＥＯＳ、 聚醚含量及温度等实验条

件均显著影响纳米 ＳｉＯ２ 颗粒的直径及形貌， 制备的

纳米 ＳｉＯ２ 颗粒作为润滑油添加剂表现出良好的减摩

抗磨性能。
１　 实验部分

１􀆰 １　 实验材料

实验采用的正硅酸乙酯 （ ＴＥＯＳ）、 浓氨水、 乙

醇、 聚醚油 （ ＰＡＧ － ０３Ｃ， ＨＯ （ Ｃ２Ｈ４Ｏ） ｘ （ Ｃ３Ｈ６ Ｏ） ｙ

（Ｃ２Ｈ４Ｏ） ｚＨ， ４０ ℃运动黏度为 １００ ｍｍ２ ／ ｓ， 南京威尔

化工有限公司生产） 均为分析纯， 未经过进一步提

纯； 采用的水为二次蒸馏水。
１􀆰 ２　 试样制备及表征和摩擦学性能测试

纳米二氧化硅微球制备过程： 将适量的 ＴＥＯＳ、
水溶性聚醚与 １００ ｍＬ 乙醇均匀混合， 然后向混合液

中缓慢滴加氨水 （氨与水的摩尔比不同）， 在一定温

度下反应 ８ ｈ 后， 除去体系中含有的乙醇和水， 得到

含有纳米 ＳｉＯ２ 颗粒的润滑油。 具体反应参数、 样品

编号及制备的纳米 ＳｉＯ２ 颗粒的直径见表 １。
采用透射电镜 （ＴＥＭ， Ｈｉｔａｃｈｉ， Ｈ⁃７６５０， Ｊａｐａｎ）

对纳米颗粒的直径及形貌进行表征。 采用四球摩擦磨

损试验机测试样品的摩擦学性能， 实验钢球为 ＧＣｒ
１５ 钢球， 其直径为 １２􀆰 ７ ｍｍ， 硬度为 ＨＲＣ６４～６６。 实

验前用丙酮对球进行超声清洗， 晾干后使用。 实验温

度为 ２５ ℃， 载荷为 ３９２ Ｎ， 转速为 １ ２００ ｒ ／ ｍｉｎ， 时间

为 ３０ ｍｉｎ。 实验结束后计算平均摩擦因数并使用光学

显微镜测量磨斑直径。 在相同的测试条件下进行 ３ 次

测量， 取平均值。

表 １　 合成过程中各参数变化及样品编号

Ｔａｂｌｅ １　 Ｐａｒａｍｅｔｅｒｓ ｉｎ ｔｈｅ ｓｙｎｔｈｅｓｉｓ ｐｒｏｃｅｓｓ ａｎｄ ｔｈｅ ｎｕｍｂｅｒ ｏｆ ｓａｍｐｌｅｓ

样品编号
氨含量 ｎ ／
（ｍｏｌ·Ｌ－１）

水含量 ｎ ／
（ｍｏｌ·Ｌ－１）

ＴＥＯＳ 含量 ｎ ／
（ｍｏｌ·Ｌ－１）

聚醚含量

Ｖ ／ ｍＬ
温度

ｔ ／ ℃
平均直径

ｄ ／ ｎｍ
Ｓ１－１ ０􀆰 １ ４． ０ ０􀆰 ２ １０ ３０ １０
Ｓ１－２ ０􀆰 ２ ４． ０ ０􀆰 ２ １０ ３０ ３０
Ｓ１－３ ０􀆰 ４ ４． ０ ０􀆰 ２ １０ ３０ ６５
Ｓ２－１ ０􀆰 ４ ２． ０ ０􀆰 ２ １０ ３０ ３０
Ｓ２－２ ０􀆰 ４ ４． ０ ０􀆰 ２ １０ ３０ ６０
Ｓ２－３ ０􀆰 ４ ６． ０ ０􀆰 ２ １０ ３０ ７０
Ｓ３－１ ０􀆰 ４ ４． ０ ０􀆰 １ １０ ３０ ３０
Ｓ３－２ ０􀆰 ４ ４． ０ ０􀆰 ２ １０ ３０ ６０
Ｓ３－３ ０􀆰 ４ ４． ０ ０􀆰 ４ １０ ３０ ７０
Ｓ４－１ ０􀆰 ４ ４． ０ ０􀆰 ２ ５ ３０ １００
Ｓ４－２ ０􀆰 ４ ４． ０ ０􀆰 ２ １５ ３０ 粒径分布不均

Ｓ４－３ ０􀆰 ４ ４． ０ ０􀆰 ２ ３０ ３０ 团聚

Ｓ５－１ ０􀆰 ４ ４． ０ ０􀆰 ２ １０ ３０ ６５
Ｓ５－２ ０􀆰 ４ ４． ０ ０􀆰 ２ １０ ４５ ２５
Ｓ５－３ ０􀆰 ４ ４． ０ ０􀆰 ２ １０ ６０ 团聚

２　 结果与讨论

２􀆰 １　 反应条件对形成纳米二氧化硅微球的影响

采用溶胶－凝胶法原位制备单分散二氧化硅球形

颗粒的影响因素很多［７］， 本文作者主要分析了正硅酸

乙酯水解缩合过程中氨水、 水、 ＴＥＯＳ、 聚醚油等含

量及水解温度等重要实验参数对纳米二氧化硅颗粒的

直径和形貌的影响。
２􀆰 １􀆰 １　 氨水含量的影响

图 １ 示出了其他条件不变情况下， 氨水添加量分

别为 ０􀆰 １、 ０􀆰 ２、 ０􀆰 ４ ｍｏｌ ／ Ｌ 时， 制备的纳米二氧化硅
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微球的直径及形貌 （对应表 １ 中样品 Ｓ１－１、 Ｓ１－２、
Ｓ１－３）。 可见， 随着氨水含量的增加， 纳米二氧化硅

颗粒直径逐渐增大。 这是因为， 在碱性条件催化下，
ＴＥＯＳ 水解属于 ＯＨ－离子直接进攻硅原子核的亲核反

应， 中间过程少， 且 ＯＨ－离子半径小， 导致 ＴＥＯＳ 水

解极易发生； 随着氨水含量的增加， 体系中 ＯＨ－的浓

度增加， ＴＥＯＳ 水解的速率加快， 从而促进了成核速

率， 使得二氧化硅微球的粒径增大［８］。

图 １　 不同氨水含量条件下制备的纳米二氧化硅微球形颗粒 ＴＥＭ 照片

Ｆｉｇ １　 ＴＥＭ ｉｍａｇｅｓ ｏｆ ＳｉＯ２ ｎａｎｏｐａｒｔｉｃｌｅｓ ｐｒｅｐａｒｅｄ ｗｉｔｈ ｔｈｅ ｄｉｆｆｅｒｅｎｔ ａｍｍｏｎｉａ ｗａｔｅｒ ａｄｄｉｔｉｖｅ ａｍｏｕｎｔ （ａ） ０􀆰 １ ｍｏｌ ／ Ｌ；
（ｂ） ０􀆰 ２ ｍｏｌ ／ Ｌ； （３） ０􀆰 ４ ｍｏｌ ／ Ｌ

２􀆰 １􀆰 ２　 水含量的影响

图 ２ 示出了其他条件不变情况下， 水含量分别

为 ０􀆰 ２、 ０􀆰 ３、 ０􀆰 ４ ｍｏｌ ／ Ｌ 时， 制备的纳米二氧化硅微

球的直径及形貌 （对应表 １ 中样品 Ｓ２ － １、 Ｓ２ － ２、
Ｓ２－３）。 可见， 随着水含量的增加， 纳米二氧化硅微

球的直径逐渐增大。 由 ＴＥＭ 图可以看出， 微球的单

分散性都很好。 这是因为， 随着水含量的逐渐增大，
ＴＥＯＳ 的水解速率加快， 导致二氧化硅微球粒径

变大［９］。

图 ２　 不同水含量条件下制备的纳米二氧化硅微球形颗粒 ＴＥＭ 照片

Ｆｉｇ ２　 ＴＥＭ ｉｍａｇｅｓ ｏｆ ＳｉＯ２ ｎａｎｏｐａｒｔｉｃｌｅｓ ｐｒｅｐａｒｅｄ ｗｉｔｈ ｔｈｅ ｄｉｆｆｅｒｅｎｔ ｗａｔｅｒ ｃｏｎｔｅｎｔ （ａ） ２ ｍｏｌ ／ Ｌ； （ｂ） ４ ｍｏｌ ／ Ｌ； （ｃ） ６ ｍｏｌ ／ Ｌ

２􀆰 １􀆰 ３　 ＴＥＯＳ 浓度的影响

图 ３ 示出了其他条件不变情况下， ＴＥＯＳ 浓度分

别为 ０􀆰 １、 ０􀆰 ２、 ０􀆰 ４ ｍｏｌ ／ Ｌ 时， 制备的纳米二氧化硅

微球的直径及形貌 （对应表 １ 中样品 Ｓ３－１、 Ｓ３－２、
Ｓ３－３）。 可见， 随着 ＴＥＯＳ 浓度的提高， 二氧化硅微

球的直径增大。 这是由于在 ＯＨ－离子浓度一定时， 正

硅酸乙酯含量的增加导致反应的水解速率加快， 形成

了较大的三维网络中间体结构， 在随后的缩聚过程

中， 这种较大的三维中间体结构逐步缩合为直径较大

的纳米二氧化硅微球颗粒［１０］。
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图 ３　 不同 ＴＥＯＳ 含量条件下制备的纳米二氧化硅微球形颗粒 ＴＥＭ 照片

Ｆｉｇ ３　 ＴＥＭ ｉｍａｇｅｓ ｏｆ ＳｉＯ２ ｎａｎｏｐａｒｔｉｃｌｅｓ ｐｒｅｐａｒｅｄ ｗｉｔｈ ｔｈｅ ｄｉｆｆｅｒｅｎｔ ＴＥＯＳ ｃｏｎｃｅｎｔｒａｔｉｏｎ （ａ） ０􀆰 １ ｍｏｌ ／ Ｌ； （ｂ） ０􀆰 ２ ｍｏｌ ／ Ｌ； （３） ０􀆰 ４ ｍｏｌ ／ Ｌ

２􀆰 １􀆰 ４　 水溶性聚醚含量的影响

图 ４ 示出了其他条件不变情况下， 聚醚油含量

分别为 ５、 １５、 ３０ ｍＬ 时， 制备的纳米二氧化硅微球

的粒径及形貌 （对应表 １ 中样品 Ｓ４－１、 Ｓ４－２、 Ｓ４－
３）。 可见， 随着聚醚含量的增加， 二氧化硅微球的

直径逐渐减小直至出现严重的团聚。 这是由于体系中

水溶性聚醚高分子的加入可能会在二氧化硅微球形成

初期通过范德华力或者氢键吸附到二氧化硅微球表

面， 形成保护层进而阻止后续的生长过程， 从而限制

二氧化硅微球的直径［１１］； 同时， 高分子的加入可能

导致溶剂的介电常数与胶体颗粒的 Ｚｅｔａ 电位增大，
势垒也相对增加， 粒子之间存在的静电斥力不足以阻

止粒子由于布朗运动导致的碰撞、 聚集， 从而导致随

着聚醚含量的增加二氧化硅微球粒径减小直至出现严

重的团聚［１２］； 体系黏度的增大导致反应物扩散过程

中的阻力增大， 造成晶核周围的反应物浓度降低生成

直径很小的纳米颗粒， 同时由于小直径纳米颗粒的表

面效应使其更易倾向于团聚［１３］。

图 ４　 不同聚醚油含量条件下制备的纳米二氧化硅微球形颗粒 ＴＥＭ 照片

Ｆｉｇ ４　 ＴＥＭ ｉｍａｇｅｓ ｏｆ ＳｉＯ２ ｎａｎｏｐａｒｔｉｃｌｅｓ ｐｒｅｐａｒｅｄ ｗｉｔｈ ｔｈｅ ｄｉｆｆｅｒｅｎｔ ｐｏｌｙｅｔｈｅｒ ｏｉｌ ａｍｏｕｎｔ： （ａ） ５ ｍＬ， （ｂ） １５ ｍＬ， （３） ３０ ｍＬ

　 　 ＦＬＯＲＹ［１４］ 指出， 高分子在良溶剂中， 由于高分

子链段与溶剂分子之间的作用远大于高分子链段之间

的作用， 高分子会以较舒展的方式存在于溶剂中。 乙

醇对于含极性封端的聚醚分子链段具有溶解性， 此时

聚醚高分子链段是以较为舒展的方式存在于氨水－乙
醇中， 如图 ５ （ａ） 所示。 ＴＥＯＳ 在此体系中经过水解

缩合过程成核， 聚醚高分子通过位阻效应或范德华力

等作用影响纳米颗粒粒径， 如图 ５ （ｂ）、 （ｃ） 所示。
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图 ５　 乙醇 ／ 聚醚中原位合成纳米二氧化硅颗粒形成示意图

Ｆｉｇ ５　 Ｓｃｈｅｍａｔｉｃ ｏｆ ｔｈｅ ｆｏｒｍａｔｉｏｎ ｐｒｏｃｅｓｓ ｏｆ ｓｉｌｉｃａ ｎａｎｏｐａｒｔｉｃｌｅｓ ｐｒｅｐａｒｅｄ ｂｙ ｔｈｅ ｉｎ⁃ｓｉｔｕ ｍｅｔｈｏｄ ｉｎ ｔｈｅ ｍｉｘｔｕｒｅ ｏｆ ｐｏｌｙｅｔｈｅｒ ａｎｄ ｅｔｈａｎｏｌ

２􀆰 １􀆰 ５　 温度的影响

图 ６ 示出了其他条件不变情况下， 不同反应温

度下制备的纳米二氧化硅微球的粒径及形貌 （对应

表 １ 中样品 Ｓ５－１、 Ｓ５－２、 Ｓ５－３）。 可见， 随着反应

温度的增加， 二氧化硅球形颗粒的粒径显著降低， 且

团聚现象显著。 这是因为， 随着温度的升高， ＴＥＯＳ
水解缩合的速率加快， 微晶核的生成速度大幅提升，
体系中 ＴＥＯＳ 水解并迅速缩聚成可溶性缩合物并进一

步形成大量不稳定的微晶核， 导致体系所制备的二氧

化硅纳米颗粒平均直径减小。 纳米颗粒直径越小， 其

表面效应越显著， 颗粒之间的相互作用力加大。 加

之， 温度越高， 纳米颗粒的运动速度加快， 碰撞概率

大幅升高， 聚集效应显著［１５］。 与此同时， 反应温度

高， 体系中氨水和乙醇挥发速度加快， 不利于单分散

微球的形成。

图 ６　 不同温度条件下制备的纳米二氧化硅微球形颗粒 ＴＥＭ 照片

Ｆｉｇ ６　 ＴＥＭ ｉｍａｇｅｓ ｏｆ ＳｉＯ２ ｎａｎｏｐａｒｔｉｃｌｅｓ ｐｒｅｐａｒｅｄ ｕｎｄｅｒ ｄｉｆｆｅｒｅｎｔ ｔｅｍｐｅｒａｔｕｒｅ： （ａ） ３０ ℃， （ｂ） ４５ ℃， （ｃ） ６０ ℃

２􀆰 ２　 摩擦磨损性能

２􀆰 ２􀆰 １　 摩擦因数

图 ７ 示出了纳米二氧化硅作为润滑油添加剂时平
均摩擦因数随其粒径及含量变化的关系曲线。 结果表

明， 随着纳米二氧化硅质量分数的增加， 润滑油的摩
擦因数先减小后增大， 在质量分数为 ０􀆰 ２％时不同粒

径的纳米二氧化硅的摩擦因数均最小。 这是因为， 当

纳米颗粒添加量较小时， 纳米颗粒不能完全填充凹
槽， 虽在一定程度上减小摩擦表面的粗糙度， 具有一

定的润滑效果， 但润滑效果不明显； 当纳米颗粒含量
继续增大时， 这时纳米颗粒可以完全填充凹坑， 此时

类似 “滚珠” 效应得到完全发挥， 减摩效果最佳［１６］；
而随着纳米颗粒质量分数的继续增大， 摩擦过程中产
生的巨大能量促使纳米颗粒团聚导致粒径变大， 最终

成为大粒径的杂质进而划伤摩擦副表面， 此时摩擦因
数不降反升。

从图 ７ 还可看出， 润滑油的摩擦因数随着纳米二
氧化硅粒径的减小而降低。 这是由于在摩擦过程中，
较小粒径的纳米二氧化硅随着润滑油的流动更易进入
到摩擦副表面之间的凹槽中， 将摩擦副表面之间的滑

动摩擦转变为滚动摩擦， 因此降低了摩擦因数。
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图 ７　 不同粒径纳米二氧化硅的摩擦因数随其质量

分数的变化曲线

Ｆｉｇ ７　 Ｆｒｉｃｔｉｏｎ ｃｏｅｆｆｉｃｉｅｎｔ ａｓ ａ ｆｕｎｃｔｉｏｎ ｏｆ ｔｈｅ ａｄｄｉｔｉｖｅ
ｃｏｎｃｅｎｔｒａｔｉｏｎ ｏｆ ｐａｒｔｉｃｌｅｓ ｗｉｔｈ ｄｉｆｆｅｒｅｎｔ ｓｉｚｅ

２􀆰 ２􀆰 ２　 磨斑直径及磨斑形貌分析

图 ８ 示出了纳米二氧化硅作为润滑油添加剂时，
钢球磨斑直径随其粒径及含量变化的关系曲线。 可以

看出， 随着纳米二氧化硅质量分数的增加， 磨斑直径

先逐渐减小， 这是由于在边界润滑条件下， 处于摩擦

副表面的二氧化硅纳米颗粒， 由于粒径较小， 熔点降

低， 在摩擦表面的局部高温下， 纳米颗粒可能处于熔

化、 半熔化或烧结状态， 同时由于扩散、 渗透等作用，
纳米二氧化硅可能在摩擦副表面形成一层保护膜， 从

而使金属摩擦副表面间的磨损显著降低［１７］。 然而， 样

品 Ｓ１－１ 与 Ｓ１－３ 在质量分数为 ０􀆰 １％ 时磨斑直径达到

最小值， 样品 Ｓ１－２ 在质量分数为 ０􀆰 ２％时达到最小值。
这可能是由于摩擦表面磨痕宽度对纳米颗粒的直径具

有选择性引起的， 即润滑液的抗磨性能差异是由纳米

颗粒尺寸及含量两方面相互影响导致的。

图 ８　 不同粒径纳米二氧化硅的磨斑直径随质量

分数的变化曲线

Ｆｉｇ ８　 Ｗｅａｒ ｓｃａｒ ｄｉａｍｅｔｅｒ ａｓ ａ ｆｕｎｃｔｉｏｎ ｏｆ ｔｈｅ ａｄｄｉｔｉｖｅ
ｃｏｎｃｅｎｔｒａｔｉｏｎ ｏｆ ｐａｒｔｉｃｌｅｓ ｗｉｔｈ ｄｉｆｆｅｒｅｎｔ ｓｉｚｅ

由图 ７、 ８ 可知， 纳米二氧化硅作为添加剂其最

佳的减摩效果和抗磨性能时的质量分数并不一致， 这

可能是由于纳米颗粒减摩、 抗磨作用机制不同步所

致。 纳米颗粒首先在摩擦副表面形成沉积膜， 对磨痕

表面进行修复进而起到降低磨损的作用。 随后， 纳米

颗粒继续在修复的摩擦表面上沉积， 将纳米颗粒的

“微滚动” 效应最大化， 将滑动摩擦转变成滚动摩

擦。 正是由于修复作用所需的纳米颗粒含量低于滚动

效应最大化所需的纳米 ＳｉＯ２ 含量， 造成减摩性能所

需纳米 ＳｉＯ２ 含量高于抗磨性能所需含量。
将实验钢球用丙酮清洗晾干后置于光学显微镜下

观察其磨斑形貌 （见图 ９）， 可以看到， 纳米二氧化

硅的添加可以明显降低磨斑直径， 其中颗粒最小的体

系抗磨效果最好 （见图 ９ （ｂ） 所示的试样 Ｓ－１）。

图 ９　 不同润滑液润滑下摩擦副表面光学照片

Ｆｉｇ ９　 Ｗｏｒｎ ｓｕｒｆａｃｅ ｏｆ ｔｈｅ ｐｏｌｙｅｔｈｅｒ ｏｉｌ ｗｉｔｈ ｄｉｆｆｅｒｅｎｔ ｓｉｚｅ ｏｆ ＳｉＯ２

ｎａｎｏｐａｒｔｉｃｌｅ ａｔ ｃｏｎｃｅｎｔｒａｔｉｏｎ ｏｆ ０􀆰 １％

２􀆰 ３　 体系稳定性分析

图 １０ 表征了质量分数为 ０􀆰 ２％的纳米 ＳｉＯ２ 颗粒

样品 Ｓ１－２ 在基础油中存放 １ 周、 ３ 周、 ５ 周以及 ７ 周

后的聚沉情况。 可以看出， 直至 ５ 周后才在样品瓶底

部出现少量的纳米 ＳｉＯ２ 颗粒， 在 ７ 周后才出现明显

的沉积现象。 这说明利用聚醚油以及纳米二氧化硅固

体颗粒之间的表面力可以保持纳米 ＳｉＯ２ 颗粒在聚醚

油中维持较长时间的稳定状态。
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图 １０　 纳米二氧化硅微球在聚醚油中的稳定性

Ｆｉｇ １０　 Ｔｈｅ ｓｔａｂｉｌｉｔｙ ｏｆ ＳｉＯ２ ｎａｎｏｐａｒｔｉｃｌｅｓ ｉｎ ｔｈｅ ｐｏｌｙｅｔｈｅｒ ｏｉｌ

３　 结论

（１） 通过改变氨水、 水、 ＴＥＯＳ、 聚醚含量及温

度， 采用溶胶－凝胶法在水溶性聚醚油中原位合成了

纳米二氧化硅微球。 结果表明： 氨水、 水、 ＴＥＯＳ、
聚醚含量及温度均可作为调控纳米二氧化硅直径的有

效手段； 随着 ＴＥＯＳ、 氨水及水含量的增加， 纳米二

氧化硅颗粒直径逐渐增大； 而随着聚醚油含量增加以

及反应温度的升高， 纳米二氧化硅颗粒直径逐渐减小

直至出现严重团聚。
（２） 二氧化硅纳米微球作为润滑油抗磨减摩添

加剂， 其摩擦因数和磨损量均随着纳米颗粒添加量的

增加而表现出先降后升的趋势； 在最佳添加量时， 纳

米颗粒粒径越小， 润滑油的摩擦因数和磨斑直径越

小； 添加适量的纳米二氧化硅能够同时较显著地改善

润滑油的抗磨减摩性能。
（３） 利用聚醚油以及纳米二氧化硅固体颗粒之

间的表面力可以保持纳米 ＳｉＯ２ 颗粒在聚醚油中维持

较长时间的稳定状态。
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摘要： 为验证再生润滑油的可行性， 以某公交车柴油机用 １５Ｗ⁃４０ 润滑油为研究对象， 开展润滑油使用周期内的

摩擦学性能衰变评价， 分析了原、 再生润滑油使用过程中的承载能力、 减摩抗磨能力、 磨损表面形貌变化。 结果表

明： 原 １５Ｗ⁃４０ 润滑油、 再生 １５Ｗ⁃４０ 润滑油的承载能力、 减摩抗磨能力相当； ３ 个月使用周期内， 随着使用时间的增

加， 原、 再生润滑油的承载能力和减摩性能基本没有变化， 再生润滑油第 ３ 个月使用期间的抗磨性能降低； 与原 １５Ｗ⁃
４０ 润滑油比较， 不同使用阶段再生 １５Ｗ⁃４０ 润滑油润滑下的钢球磨斑形貌表面的划痕相对较宽， 犁沟相对较长、 较深，
材料脱落的面积相对较大， 再生润滑油的抗磨性能相对较差。
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ｕｓｉｎｇ ｍｏｎｔｈ．Ｔｈｅ ｗｅａｒ ｓｕｒｆａｃｅ ｏｆ ｔｈｅ ｂａｌｌ ｌｕｂｒｉｃａｔｅｄ ｂｙ ｒｅｇｅｎｅｒａｔｅｄ ｌｕｂｒｉｃａｔｉｎｇ ｏｉｌ ｓｈｏｗｓ ｒｅｌａｔｉｖｅｌｙ ｌｏｎｇ，ｄｅｅｐ ｆｕｒｒｏｗｓ，ｒｅｌａ⁃
ｔｉｖｅｌｙ ｗｉｄｅ ｓｃｒａｔｃｈｅｓ，ａｎｄ ｒｅｌａｔｉｖｅｌｙ ｌａｒｇｅ ｓｈｅｄｄｉｎｇ ａｒｅａ ｃｏｍｐａｒｅｄ ｔｏ ｔｈａｔ ｏｆ ｏｒｉｇｉｎａｌ １５Ｗ⁃４０ ｏｉｌ ｄｕｒｉｎｇ ｄｉｆｆｅｒｅｎｔ ｕｓｉｎｇ
ｓｔａｇｅ，ｗｈｉｃｈ ｉｎｄｉｃａｔｅｓ ｔｈａｔ ｔｈｅ ｒｅｇｅｎｅｒａｔｅｄ ｌｕｂｒｉｃａｔｉｎｇ ｏｉｌ ｈａｓ ｒｅｌａｔｉｖｅｌｙ ｐｏｏｒ ａｎｔｉ⁃ｗｅａｒ ｐｅｒｆｏｒｍａｎｃｅ．

Ｋｅｙｗｏｒｄｓ：ｒｅｇｅｎｅｒａｔｅｄ ｌｕｂｒｉｃａｔｉｎｇ ｏｉｌ；ｃａｒｒｙｉｎｇ ｃａｐａｃｉｔｙ，ｆｒｉｃｔｉｏｎ ｒｅｄｕｃｉｎｇ ａｂｉｌｉｔｙ；ａｎｔｉｗｅａｒ ａｂｉｌｉｔｙ；ｗｅａｒ ｓｕｒｆａｃｅ ｍｏｒ⁃
ｐｈｏｌｏｇｙ

　 内燃机润滑油在使用过程中由于基础油氧化、 添

加剂损耗、 油液污染等导致润滑油的性能产生衰

变［１］。 当润滑油的指标衰变到一定程度后需要更换，
否则将导致内燃机磨损加剧， 缩短其使用寿命。 再生

润滑油是把更换后的废旧润滑油通过物理或化学方法

进行处理， 重新得到满足质量要求润滑油的方式［２］，
可实现润滑油的再生利用， 从环境保护、 资源使用和

经济性的角度来看， 都是有利的［３］， 是处理废旧润滑

油的发展方向。
润滑油的使用过程中， 随着服役时间的推移， 润

滑油依次经历磨合磨损期、 正常磨损期及异常磨损

期［４］， 零部件的磨损随着运行时间的增加而增大。 润

滑油的使用性能是影响柴油机性能的重要因素， 在柴

油机发生的故障中， 因润滑不良引起的占 ８０％左

右［５］。 因此， 对润滑油使用过程的性能衰变进行研究

具有十分重要的现实意义。 目前， 国内外学者关于润

滑油使用性能衰变的研究主要包括理化指标衰变研

究［６－８］和摩擦学性能衰变研究［９－１１］ 两方面。 有关再生

润滑油的研究主要有理化指标分析［１２－１３］、 摩擦学性

能研究［１４－１８］， 关于再生润滑油使用过程中摩擦学性



能衰变的研究未见报道。
本文作者对柴油公交车使用再生润滑油运行过程

中摩擦学性能衰变进行试验研究， 系统研究再生润滑

油使用过程中的极压性能、 减摩性能、 抗磨性能衰变

规律， 为再生润滑油的推广使用提供参考依据。
１　 试验部分

１􀆰 １　 试验润滑油

试验润滑油为某品牌 １５Ｗ⁃４０ 润滑油， 以及该

１５Ｗ⁃４０ 润滑油使用后通过膜蒸馏技术再生得到的再

生润滑油。 原、 再生 １５Ｗ⁃４０ 润滑油的 １００ ℃运动黏

度、 高温高剪切黏度等指标如表 １ 所示。 可见， 再生

润滑油的各项指标与原润滑油处于同一水平， 满足

ＧＢ １１１２２⁃２００６ 中黏度等级 １５Ｗ⁃４０ 柴油机润滑油的

黏温性能、 抗氧化性能等要求。

表 １　 原润滑油、 再生润滑油的理化指标

Ｔａｂｌｅ １　 Ｔｈｅ ｐｈｙｓｉｃａｌ ａｎｄ ｃｈｅｍｉｃａｌ ｉｎｄｅｘｅｓ ｏｆ ｔｈｅ ｏｒｉｇｉｎａｌ ａｎｄ ｒｅｇｅｎｅｒａｔｅｄ ｌｕｂｒｉｃａｔｉｎｇ ｏｉｌｓ
项　 目 原 １５Ｗ⁃４０ 润滑油 再生 １５Ｗ⁃４０ 润滑油 ＧＢ １１１２２⁃２００６ 测量方法

运动黏度（１００ ℃）ν ／ （ｍｍ２·ｓ－１） １４．４５ １３．７４ １２．５～１６．３ ＡＳＴＭ Ｄ４４５
黏度指数 １３７ １３７ － ＡＳＴＭ Ｄ２２７０

高温高剪切黏度（１５０ ℃）η ／ （ｍＰａ·ｓ） ４．０８ ３．９４ ≥３．７ ＳＨ ／ Ｔ ０７５１
低温启动黏度（－２０ ℃）η ／ （ｍＰａ·ｓ） ５ ８４８ ５ ５２２ ≤７ ０００ ＡＳＴＭ Ｄ５２９３

倾点 ｔ ／ ℃ －２７ －３０ ≤－２５℃ ＧＢ ／ Ｔ ３５３５

碱值（以 ＫＯＨ 计）ｃ ／ （ｍｇ·ｇ－１） ９．２３ ７．８９ ＳＨ ／ Ｔ ０２５１
水分 Ｖ ／ ％ 痕迹 痕迹 痕迹 ＧＢ ／ Ｔ ２６０

机械杂质 ｗ ／ ％ 无 无 ≤０．０１ ＧＢ ／ Ｔ ５１１
蒸发损失 ｗ ／ ％ ９．７ ９．８ ≤１８ ＡＳＴＭ Ｄ６４１７
开口闪点 ｔ ／ ℃ ２３６ ２２７ ≥２１５ ＧＢ ／ Ｔ ３５３６

泡沫性（泡沫倾向 ／ 稳定）Ｖ ／ （ｍＬ·ｍＬ－１） ＧＢ ／ Ｔ １２５７９
程序Ⅰ＠ ２４℃ ０ ／ ０ ０ ／ ０ ≤１０ ／ ０ －

程序Ⅱ＠ ９３．５ ℃ １０ ／ ０ １０ ／ ０ ≤２０ ／ ０ －

程序Ⅲ ＠ 后 ２４ ℃ ０ ／ ０ ０ ／ ０ ≤１０ ／ ０ －

硫酸盐灰分 ｗ ／ ％ ０．９９ ０．９０ 报告 ＧＢ ／ Ｔ ２４３３
硫 ｗ ／ ％ ０．３８８ ２ ０．３８０ ４ 报告 ＧＢ ／ Ｔ １７０４０

氮 ｃ ／ （ｍｇ·ｋｇ－１） ６７３ ６６１ 报告 ＳＨ ／ Ｔ ０７０４

１􀆰 ２　 试验方案

选择上海巴士第一公共交通有限公司同批投入使

用的 ２ 辆 ５７７ 路公交车为试验车辆， 其中， 一辆公交

车使用再生润滑油， 另一辆公交车使用原润滑油。 公

交车的日行驶里程约为 ２００ ｋｍ， 每 ３ 个月更换一次

润滑油。 公交车运行过程中， 每隔一个月进行一次润

滑油采样， 分别记为样品Ⅰ、 样品Ⅱ、 样品Ⅲ， 并对

采样样品的极压性能、 减摩性能、 抗磨性能分别进行

分析， 研究其衰变规律。
１􀆰 ２􀆰 １　 极压性能

润滑油的极压性能是衡量油品保护润滑部件在苛

刻条件下不发生磨损、 擦伤、 烧结等失效的能力， 一

般用最大无卡咬载荷和咬黏载荷表示。 采用德国汉莎

生产的 １１０ 型多功能摩擦磨损四球试验机， 根据 ＤＩＮ
５１３５０⁃２ 《润滑油四球承载能力 四球法》 进行润滑油

的极压性能试验。 试验用球为 ＧＣｒ１５ 轴承钢钢球，

直径为 １２􀆰 ７ ｍｍ， 硬度为 ＨＲＣ６１～ ６６。 采用逐级加载

的方法， 测试主轴转速为 １ ４５０ ｒ ／ ｍｉｎ， 当四球由于油

膜承载能力不够而出现焊接现象时， 试验机自动停止

运转， 此时的载荷为润滑油的咬黏载荷， 咬黏载荷的

上一级为无卡咬载荷。
１􀆰 ２􀆰 ２　 减摩性能

润滑油的减摩性能是润滑油在相互运行表面之间

形成油膜， 减少摩擦磨损的能力， 一般用摩擦因数表

示。 良好的减摩性能表现为摩擦因数较小并且使用过

程中摩擦因数保持稳定。 采用德国 Ｏｐｔｉｍｏｌ Ｉｎｓｔｒｕ⁃
ｍｅｎｔｓ Ｐｒｕｅｆｔｅｃｈｎｉｋ ＧｍｂＨ 公司生产的多功能摩擦磨损

试验机， 依据 ＡＳＴＭ Ｄ５７０７ 《使用高频线性振荡试验

机 （ＳＲＶ） 测定润滑脂摩擦和磨损特性的标准试验方

法》 进行润滑油的减摩性能试验， 测量摩擦副为

ＧＣｒ１５ 柱跟盘， 测试压力根据公交车用柴油机标定载

荷的活塞环－气缸套之间的压力设定， 试验温度为
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１００ ℃， 测试时间为 １２０ ｍｉｎ， 测量频率为 ５０ Ｈｚ。
１􀆰 ２􀆰 ３　 抗磨性能

润滑油的抗磨性能是润滑油减少零部件表面的磨

损， 延长使用寿命的能力， 一般有磨斑直径和磨斑形

貌。 采用德国汉莎生产的 １１０ 型多功能摩擦磨损四球

试验机进行润滑油的抗磨性能试验。 试验用球为

ＧＣｒ１５ 轴承钢钢球， 直径为 １２􀆰 ７ ｍｍ， 硬度为 ＨＲＣ６１
～６６。 主轴转速为 １ ４５０ ｒ ／ ｍｉｎ， 时间为 ６０ ｓ， 常温。
试验结束后采用精度为 ０􀆰 ０１ ｍｍ 的光学显微镜测量

钢球的磨斑直径以评价润滑油的抗磨性能， 每种油样

所测磨斑直径为 ３ 个钢球横向、 纵向磨斑直径的平均

值； 采用 Ｐｈｅｎｏｍ 台式扫描电子显微镜 （ Ｓｃａｎｎｉｎｇ
Ｅｌｅｃｔｒｏｎ Ｍｉｃｒｏｓｃｏｐｅ， ＳＥＭ） 分析磨斑表面形貌。
２　 结果分析及讨论

２􀆰 １　 承载能力

图 １ 比较了原 １５Ｗ⁃４０ 润滑油、 再生 １５Ｗ⁃４０ 润滑

油使用过程中的咬黏载荷变化。 可以看出， 在 ３ 个月

使用周期内， 原、 再生润滑油的咬黏载荷保持稳定，
说明润滑油使用过程中的承载能力没有衰变； 另外，
再生润滑的咬黏载荷也与原 １５Ｗ⁃４０ 润滑油基本相同。

图 １　 原、 再生润滑油使用过程中的咬黏载荷

Ｆｉｇ １　 Ｔｈｅ ｗｅｌｄｉｎｇ ｌｏａｄ ｏｆ ｏｒｉｇｉｎａｌ ａｎｄ ｒｅｇｅｎｅｒａｔｅｄ ｌｕｂｒｉｃａｔｉｎｇ
ｏｉｌｓ ｄｕｒｉｎｇ ｕｓｉｎｇ ｐｅｒｉｏｄ

２􀆰 ２　 摩擦磨损性能

图 ２ 比较了原 １５Ｗ⁃４０ 润滑油、 再生 １５Ｗ⁃４０ 润

滑油使用过程中的摩擦因数变化。 可以看出， 在 ３ 个

月使用周期内， 原、 再生润滑油的摩擦因数保持稳

定， 且略有降低， 说明润滑油使用过程中的减摩性能

没有衰变； 另一方面， 由于使用过程中产生的氧化产

物在柱－盘试样接触面上形成了氧化物薄膜， 起到了

一定的减摩效果， 导致摩擦因数略有降低。 与原

１５Ｗ⁃４０ 润滑油比较， 再生润滑油的减摩性能相当，
且由于再生润滑的运行黏度相对较低， 其摩擦因数也

相对较低。

图 ２　 原、 再生润滑油使用过程中的摩擦因数

Ｆｉｇ ２　 Ｆｒｉｃｔｉｏｎ ｃｏｅｆｆｉｃｉｅｎｔ ｏｆ ｏｒｉｇｉｎａｌ ａｎｄ ｒｅｇｅｎｅｒａｔｅｄ ｌｕｂｒｉｃａｔｉｎｇ
ｏｉｌｓ ｄｕｒｉｎｇ ｕｓｉｎｇ ｐｅｒｉｏｄ

图 ３ 比较了原 １５Ｗ⁃４０ 润滑油、 再生 １５Ｗ⁃４０ 润

滑油使用过程中的磨斑直径变化。 可以看出， 在 ３ 个

月使用周期内， 原润滑油润滑下的钢球磨斑直径基本

保持在同一水平， 而再生润滑油润滑下前 ２ 个月钢球

的磨斑直径变化不大， 但 ３ 个月后钢球的磨斑直径略

有增大。 说明前 ２ 个月使用过程中， 再生润滑油的抗

磨性能与原润滑油相当， 第 ３ 个月使用期间， 再生润

滑油的抗磨性能相对较差。

图 ３　 原、 再生润滑油润滑下钢球的磨斑直径

Ｆｉｇ ３　 Ｔｈｅ ｗｅａｒ ｓｃａｒ ｄｉａｍｅｔｅｒｏｆ ｔｈｅ ｓｔｅｅｌ ｂａｌｌ ｌｕｂｒｉｃａｔｅｄ ｂｙ
ｏｒｉｇｉｎａｌ ａｎｄ ｒｅｇｅｎｅｒａｔｅｄ ｌｕｂｒｉｃａｔｉｎｇ ｏｉｌｓ

２􀆰 ３　 磨损表面形貌

图 ４ 示出了原、 再生 １５Ｗ⁃４０ 润滑油使用过程中，
新润滑油、 使用 １ 个月、 ２ 个月、 ３ 个月油品润滑下

的钢球磨损表面的扫描电镜形貌。 可见， 新的原

１５Ｗ⁃４０ 润滑油、 再生 １５Ｗ⁃４０ 润滑油润滑下的钢球磨

斑表面较为平整， 都出现了不同程度的线性划伤、 材

料剥落以及犁沟。 ３ 个月使用周期内， 随着使用时间

的增长， 原 １５Ｗ⁃４０ 润滑油、 再生 １５Ｗ⁃４０ 润滑油润

滑下的钢球磨损表面的划痕变宽， 犁沟增长、 变深，
材料脱落的面积变大， 这说明， 随着使用时间的增

长， 原、 再生润滑油的抗磨性能变差。

０１ 润滑与密封 第 ４２ 卷



图 ４　 原、 再生润滑油润滑下钢球的磨斑形貌

Ｆｉｇ ４　 Ｔｈｅ ｗｅａｒ ｓｕｒｆａｃｅ ｍｏｒｐｈｏｌｏｇｙ ｏｆ ｔｈｅ ｓｔｅｅｌ ｂａｌｌ ｌｕｂｒｉｃａｔｅｄ ｂｙ ｏｒｉｇｉｎａｌ ａｎｄ ｒｅｇｅｎｅｒａｔｅｄ ｌｕｂｒｉｃａｔｉｎｇ ｏｉｌｓ （ａ）， （ｂ）， （ｃ）， （ｄ） ｎｅｗ ｏｉｌ，
ｕｓｅｄ ｆｏｒ ｏｎｅ ｍｏｎｔｈ， ｔｗｏ ｍｏｎｔｈ ａｎｄ ｔｈｒｅｅ ｍｏｎｔｈ ｏｆ ｏｒｉｇｉｎａｌ ｌｕｂｒｉｃａｔｉｎｇ ｏｉｌｓ， ｓｅｐａｒａｔｅｌｙ； （ｅ）， （ｆ）， （ｇ）， （ｈ） ｎｅｗ ｏｉｌ， ｕｓｅｄ ｆｏｒ
ｏｎｅ ｍｏｎｔｈ， ｔｗｏ ｍｏｎｔｈ ａｎｄ ｔｈｒｅｅ ｍｏｎｔｈ ｏｆ ｒｅｇｅｎｅｒａｔｅｄ ｌｕｂｒｉｃａｔｉｎｇ ｏｉｌｓ， ｓｅｐａｒａｔｅｌｙ

　 　 与原 １５Ｗ⁃４０ 润滑油比较， 不同使用阶段的再生

１５Ｗ⁃４０ 润滑油润滑下的钢球磨斑形貌表面的划痕相

对较宽， 犁沟相对较长、 较深， 材料脱落的面积也相

对较大， 说明再生润滑油的抗磨性能相对较差。 这是

因为， 再生润滑的理化指标分析结果表明， 再生润滑

油中 ｄ≥５ μｍ、 ≥１５ μｍ 的颗粒物数量高于原润滑

油， 其 ＩＳＯ 污染度等级 （１４ ／ ７） 高于原润滑油 （１０ ／
４）， 某些大颗粒在磨损过程中形成了磨粒， 导致钢

球磨斑表面出现了相对较为明显的磨粒磨损， 降低了

其抗磨性能。 另一方面， 再生润滑油使用过程中的酸

值升高幅度相对较大， 这也是导致其抗磨性能较差的

原因之一。
３　 结论

（１） 再生润滑油的各项指标与原润滑油处于同
一水平， 满足 ＧＢ １１１２２⁃２００６ 中黏度等级 １５Ｗ⁃４０ 柴

油机润滑油的黏温性能、 抗氧化性能等要求。
（２） 原 １５Ｗ⁃４０ 润滑油、 再生 １５Ｗ⁃４０ 润滑油的

承载能力、 减摩抗磨能力相当， 在 ３ 个月使用周期

内， 原、 再生润滑油的承载能力和摩性能基本没有变

化； 再生润滑油在前 ２ 个月使用过程中的抗磨性能与

原润滑油相当， 第 ３ 个月使用期间的抗磨性能相对

较差。

（３） ３ 个月使用周期内， 随着使用时间的增长，
原 １５Ｗ⁃４０ 润滑油、 再生 １５Ｗ⁃４０ 润滑油润滑下的钢

球磨损表面的划痕变宽， 犁沟增长、 变深， 材料脱落

的面积变大， 抗磨性能变差。
（４） 与原 １５Ｗ⁃４０ 润滑油比较， 不同使用阶段再

生 １５Ｗ⁃４０ 润滑油润滑下的钢球磨斑形貌表面的划痕

相对较宽， 犁沟相对较长、 较深， 材料脱落的面积也

相对较大， 再生润滑油的抗磨性能相对较差。
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摘要： 通过改造潍柴 ＷＰ６ 发动机的供油、 燃烧系统， 开发出一台二甲醚发动机。 试验采集二甲醚发动机燃烧参

数， 针对活塞运动和润滑分析， 建立活塞裙部系统以及由曲轴、 连杆、 活塞组成的多体系统的耦合润滑模型。 基于拉

格朗日乘子法建立多体动力学方程， 并采用有限单元法对润滑模型进行求解。 将耦合计算结果与实验对比， 验证模型

准确性。 根据现有二甲醚发动机活塞裙部的结构参数， 研究不同活塞结构参数对敲缸及润滑的影响。 结果表明， 活塞

间隙越小时， 活塞二阶运动的空间越小， 导致敲缸现象减弱， 磨损降低， 但较小的间隙会产生比较高的油膜剪切力，
微凸体表面接触也会加剧， 引起较大的摩擦力及摩擦功耗； 活塞裙桶形面最高点的位置也会影响活塞裙－缸套系统的

运动和润滑特性； 桶形面与活塞销中心的距离越小越容易满足力与力矩平衡条件， 有利于降低敲缸以及摩擦损耗。
关键词： 二甲醚发动机； 活塞； 多体动力学； 摩擦学
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ｏｆ ｌｕｂｒｉｃａｔｉｏｎ ａｎｄ ｍｏｔｉｏｎ ｏｆ ｔｈｅ ｐｉｓｔｏｎ ｓｋｉｒｔ⁃ｃｙｌｉｎｄｅｒ ｓｙｓｔｅｍ．Ｗｈｅｎ ｔｈｅ ｄｉｓｔａｎｃｅ ｂｅｔｗｅｅｎ ｂａｒｒｅｌ ｓｕｒｆａｃｅ ａｎｄ ｐｉｓｔｏｎ ｐｉｎ ｃｅｎ⁃
ｔｅｒ ｉｓ ｓｍａｌｌｅｒ，ｔｈｅ ｂａｌａｎｃｅ ｃｏｎｄｉｔｉｏｎ ｏｆ ｆｏｒｃｅ ａｎｄ ｔｏｒｑｕｅ ｉｓ ｍｏｒｅ ｅａｓｙ ｔｏ ｂｅ ｓａｔｉｓｆｉｅｄ，ｗｈｉｃｈ ｉｓ ｈｅｌｐｆｕｌ ｆｏｒ ｒｅｄｕｃｉｎｇ ｓｌａｐ ｎｏｉｓｅ
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　 随着我国快速发展的经济对能源需求量的持续增

加， 能源进口依赖度逐步提高， 因此有必要寻找石油

的替代能源， 优化我国的能源结构。 在我国富煤、 贫

油的国情下， 可采用已成熟的两步法技术由煤炭大规

模制取代用燃料二甲醚 （ＤＭＥ）。 ＤＭＥ 是一种符合我



国国情的清洁代用燃料， 其燃烧排放低、 价格低， 可

充分发挥我国煤炭资源优势。 但是， ＤＭＥ 的黏度较

柴油低很多， 在发动机上燃用时润滑性不足。 另外，
减小内燃机摩擦功耗已成共识， 其中活塞组的摩擦损

失占主要部分［１］， 基是由活塞环及裙部与气缸内壁的

相对运动引起的。 活塞裙部还涉及活塞的敲缸、 振动

及寿命， 因此， 有必要研究 ＤＭＥ 作为燃料时活塞裙

部与活塞运行状态的关系。 　 　
本文作者针对二甲醚发动机建立活塞－缸套润滑

与活塞－连杆－曲轴多体动力学的耦合模型。 在处理

不规则域时， 有限元法 （ＦＥＭ） 灵活性强［１１］， 因此

活塞－缸套润滑模型的求解一般基于有限元法。 通过

雷诺方程计算整体的压力分布， 得到流体动压产生的

力和力矩， 并将其视为作用于活塞裙部的外部作用

力； 由发动机气缸压力估算润滑液产生的流体动压

力， 并将结果作为多体系统动力学方程的输入， 研究

间隙、 裙部突起位置、 侧面曲率等活塞裙部结构参数

对敲缸、 润滑效果的影响。
１　 二甲醚发动机试验装置及数学模型

１􀆰 １　 二甲醚发动机试验装置

试验用二甲醚发动机由四冲程、 水冷、 直列、 立

式六缸、 ＷＰ６ 电控共轨增压柴油机改造而成， 排量

为 ６􀆰 ２３ Ｌ， 额定功率为 １５５ ｋＷ， 额定转速为 ２ ３００
ｒ ／ ｍｉｎ， 缸压限值为 １３􀆰 ５ ＭＰａ， 涡后排温限值为 ５５０
℃。 改造包括： 共轨供油系统改进， 高压泵、 低压

泵、 高压共轨更换， 喷油器参数改变。 图 １ 示出了

ＷＰ６ 电控共轨增压二甲醚发动机试验装置。

图 １　 二甲醚发动机试验装置

Ｆｉｇ １　 ＤＭＥ ｅｎｇｉｎｅ ｔｅｓｔ ｓｙｓｔｅｍ

１􀆰 ２　 液体动力润滑模型

考虑表面粗糙度影响， 用平均雷诺方程求解活塞

裙部和汽缸壁间的油压。 方程为

∂
∂ｘ

ϕｘ
ｈ３

１２μ
∂ｐ
∂ｘ

æ

è
ç

ö

ø
÷ ＋ ∂

∂ｙ
ϕｙ

ｈ３

１２μ
∂ｐ
∂ｙ

æ

è
ç

ö

ø
÷ ＝ － ｕ

２
ϕｃ

∂ｈ
∂ｙ

＋é

ë
êê

σ
∂ϕｓ

∂ｙ
ù

û
úú ＋ ϕｃ

∂ｈ
∂ｔ

（１）

式中： μ 是润滑油的动力黏度； ｘ 和 ｙ 分别是沿活塞

裙部径向和轴向的坐标， 如图 ２ 所示； ｈ 和 ｐ 分别是

油膜厚度和油膜压力； ｕ 是活塞运动速度； σ 是表面

粗糙度； ϕｘ 和 ϕｙ 分别代表沿 ｘ 和 ｙ 向的压力流系数；
ϕｓ 代表剪切流系数； ϕｃ 为接触系数［１２］。 这些参数以

表面粗糙度形式定义［２－３］。

图 ２　 活塞－缸套系统

Ｆｉｇ ２　 Ｐｉｓｔｏｎ⁃ｌｉｎｅｒ ｓｙｓｔｅｍ （ａ） ｓｔｒｕｃｔｕｒａｌ ｄｉｍｅｎｓｉｏｎｓ； （ｂ） ｐｉｓｔｏｎ ｇｅｏｍｅｔｒｙ ｐａｒａｍｅｔｅｒｓ； （ｃ） ｐｉｓｔｏｎ ｓｋｉｒｔ⁃ｃｙｌｉｎｄｅｒ ｌｉｎｅｒ；
（ｄ） ｃｏｏｒｄｉｎａｔｅｓ ａｎｄ ｅｘｔｅｒｎａｌ ｆｏｒｃｅｓ
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　 　 通过活塞、 缸套相对位置得到油膜厚度分布［５－６］

ｈ（ｘ， ｙ） ＝ ｃ ＋ ｈｓｋｔ（ｘ， ｙ） ＋ ｅｔｃｏｓα ＋ ｙ
Ｌｓｋｔ

（ｅｂ －

ｅｔ）ｃｏｓα ＋ ｄ（α， ｙ， ｔ） （２）
式中： ｃ 是活塞裙与缸套间的表面径向间隙； ｈｓｋｔ （ｘ，
ｙ） 是活塞裙侧面轮廓； Ｌｓｋｔ是活塞裙部的长度； α 是
活塞裙主推力侧角； ｅｔ 和 ｅｂ 分别为活塞顶部和底端
相对中心线的横向位移； ｄ （α， ｙ， ｔ） 定义为因弹性
变形与热变形引起的活塞裙与缸套间隙的增加量。

根据活塞与缸套的相对位置， 活塞倾角 γ 与活塞
横向位移 ｅ０ 为

γ ≈ ｔａｎγ ＝
ｅｂ － ｅｔ
Ｌｓｋｔ

ｅ０ ＝ ｅｔ ＋ γａｐ

ì

î

í

ïï

ïï
（３）

因此， 方程 （２） 改写为
ｈ（ｘ， ｙ） ＝ ｃ ＋ ｈｓｋｔ（ｘ， ｙ） ＋ ［ｅ０ ＋ （ｙ － ａｐ）γ］·

ｃｏｓα ＋ ｄ（α， ｙ， ｔ） （４）
式中： ａｐ 是从活塞销到活塞裙顶端的垂直距离。

由方程 （４） 知， 雷诺方程中的挤压效应相可定
义为

∂ｈ
∂ｔ

＝
ｄｅ０
ｄｔ

＋ （ｙ － ａｐ）
ｄγ
ｄｔ

é

ë
êê

ù

û
úú ｃｏｓα （５）

现采用量纲一化数

ｘ ＝ ｘ ／ Ｒ， ｙ ＝ ｙ ／ Ｒ， ｈ ＝ ｈ ／ ｃ， σ ＝ σ ／ ｃ， ｕ ＝ ｕ ／ （ ｒω）

ａｐ ＝ ａｐ ／ Ｒ， ｅ０ ＝ ｅ０ ／ （ｃω）， γ ＝ γＲ ／ （ｃω）， ｐ ＝
ｐｃ２ ／ （μωｒＲ） （６）
式中： Ｒ 是活塞半径； ｒ 为曲轴半径； ω是曲轴角速度。

雷诺方程可写为

∂

∂ｘ
ϕｘｈ

３ ∂ｐ

∂ｘ
æ

è
ç

ö

ø
÷ ＋ ∂

∂ｙ
ϕｙｈ

３ ∂ｐ

∂ｙ
æ

è
ç

ö

ø
÷ ＝ － ６ｕ ϕｃ

∂ｈ

∂ｙ
＋é

ë

ê
ê

σ
∂ϕｓ

∂ｙ

ù

û

ú
ú
＋ １２Ｒ

ｒ
ϕｃ

ｄｅ０
ｄｔ

＋ （ｙ － ａｐ）
ｄγ
ｄｔ

é

ë
êê

ù

û
úú ｃｏｓα （７）

活塞裙部润滑模型的边界条件为
ｐ（ｘ， ｙ）＝ ０ ｙ＝ ０， Ｌｓｋｔ

ｐ（ｘ， ｙ）＝ ０ α１≤α≤α２
} ｔｈｅ １ｓｔ ｂｏｕｎｄａｒｙ ｃｏｎｄｉｔｉｏｎ

∂ｐ
∂ｘ

＝ ０ 　 　 　 α＝ ０， π ｔｈｅ ２ｎｄ ｂｏｕｎｄａｒｙ ｃｏｎｄｉｔｉｏｎ

ì

î

í

ï
ï

ï
ï

１􀆰 ３　 多体系统的运动方程

图 ２ 所示多体机械系统由曲柄、 连杆和活塞组
成， 各部件由动副和力单元连接。 该系统有 ３ 个主
体， 共 ９ 个自由度。 其广义笛卡尔坐标为

ｑ＝ ｑＴ
１ 　 ｑＴ

２ 　 ｑＴ
３[ ] Ｔ， ｑ ｉ ＝ （ ｘ ｉ 　 ｙ ｉ 　 θｉ）

Ｔ， （ ｉ ＝ １，
２， ３） （９）
式中： （ｘ ｉ， ｙ ｉ）

Ｔ 是主体 ｉ 上参考点在惯性坐标系 ＸＯＹ
内的位置向量； θｉ 是主体 ｉ 的角坐标， 如图 ２ （ ｂ）

所示。
可见， 活塞缸套系统中间隙的存在限制了活塞运

动的振幅， 但不限制横向自由度及旋转方向。
在多体系统中， 系统运动学约束方程一般由运动

副或指定的系统运动轨迹确定［１３］。 系统的运动约束

方程为

Φ（ｑ， ｔ） ＝

ｘ１－β１ｒｓｉｎθ１

ｙ１－β１ｒｃｏｓθ１

θ１－ωｔ
ｘ２－ｒｓｉｎθ１＋β２Ｌｃ ｓｉｎθ２

ｙ２－ｒｃｏｓθ１－β２Ｌｃ ｃｏｓθ２

ｘ２－ｘ３－ （ｙ３－ｙ２） ｔａｎθ２

æ

è

ç
ç
ç
ç
ç
ç
ç

ö

ø

÷
÷
÷
÷
÷
÷
÷

＝ ０ （１０）

式中： β ｉ 表示构件 ｉ 质心的位置。
方程 （１０） 对时间 ２ 次微分得

Φ
··＝ Φｑｑ

·
( ) ｑｑ

·＋Φｑ ｑ
··＋２Φｑｔｑ

·＋Φｔｔ ＝ ０ （１１）
式中： Φｑ 是约束方程的雅可比矩阵； ｑ· 和 ｑ·· 分别为

系统的速度和加速度向量。
多刚体系统中动力学约束方程［１３－１４］可写为

Ｍ ｑ··＝Ｑ－ΦＴ
ｑλ （１２）

Ｑ＝
０， －ｍ１ｇ， ０， ０， －ｍ２ｇ， ０， Ｆｎ， Ｆ ｆ＋ＦＧ＋ｍ３ｇ， Ｍ[ ] Ｔ

（１３）
Ｍ＝ｄｉａｇ （ｍ１， ｍ１， Ｊ１， ｍ２， ｍ２， Ｊ２， ｍ３， ｍ３， Ｊ３）

（１４）
式中： Ｑ 是合力向量， 包含重力、 作用在活塞顶部的
燃烧气体力、 油膜力、 微观接触力； ｇ 是重力加速

度； ｍ１ 和 ｍ２ 分别是曲轴和连杆的质量； ｍ３ ＝ ｍｐｉｓ ＋
ｍｐｉｎ， 是活塞和活塞销的总质量； ＦＧ 是作用在活塞顶

部的燃烧气体力； Ｍ ＝Ｍｎ ＋Ｍ ｆ， 是活塞销的总力矩；
向量 λ包括拉格朗日乘子－ΦＴ

ｑλ项， 表示连接副的反

作用力［１５］； 对角阵 Ｍ 是系统质量矩阵； Ｊ ｉ 为构件 ｉ
相对于点 Ｏｉ 的惯性力矩。

联立方程 （１１） 和 （１２） ［８－９，１３－１６］得

Ｍ ΦＴ
ｑ

Φｑ ０
é

ë

ê
ê

ù

û

ú
ú

ｑ··

λ
é

ë
ê
ê

ù

û
ú
ú ＝ Ｑ

γ
é

ë
êê

ù

û
úú （１５）

γ＝Φｑ ｑ
··＝ － Φｑｑ

·
( ) ｑｑ

·－２Φｑｔｑ
·－Φｔｔ

γ系由方程 （１１） 求得。 方程 （１５） 所代表的
平衡方程求解时， 不能直接使用与运动约束有关的位
置和速度方程。 因数值误差的存在， 对系统速度和加
速度变量向前动态积分， 不一定能实现系统约

束［８－９，１７－１８］。 为控制数值积分中的约束偏差， 本文作

者采用鲍姆加特稳定法， 据反馈的位置和速度约束偏

差， 逐渐减小加速度约束偏差［７－９，１７－１９］。 方程 （１５）
可修改为
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Ｍ ΦＴ
ｑ

Φｑ ０
é

ë

ê
ê

ù

û

ú
ú

ｑ··

λ
é

ë
ê
ê

ù

û
ú
ú ＝

Ｑ
γ－２ϑ Φｑｑ

·＋Φｔ( ) －ζ２Ｑ
é

ë

ê
ê

ù

û

ú
ú

（１６）

式中： ϑ、 ζ 是要在仿真过程中确定的反馈参数［７，２０］。
对二甲醚发动机， 除考虑活塞摩擦力损失外， 还

需兼顾活塞二阶运动所引起的噪声和振动。 敲缸强度
可由活塞作用在缸套上的敲击能量 Ｅ 包括横向运动
的能量及转动能量来反映［１０］

Ｅ ＝ １
２
ｍ３ｅ·

２
０ ＋ １

２
Ｊ３γ·

２ （１７）

２　 试验与仿真结果分析
２􀆰 １　 数学模型验证

图 ３ 示出了 １ ６００ ｒ ／ ｍｉｎ 转速、 ４００ Ｎ·ｍ 扭矩工况
下测量的二甲醚发动机缸压、 压力升高率， 其中在曲
柄转角 ３６２°着火， 其中在曲柄转角 ３７２􀆰 ５°缸压达到峰
值 ９􀆰 ６ ＭＰａ， 在曲柄转角 ３６６􀆰 ５°压升率达到峰值 ０􀆰 ３０２
ＭＰａ ／ °。 采用上述数学模型， 输入二甲醚发动机结构
参数， 包括燃烧室形状参数、 缸径、 压缩比、 曲柄半
径、 连杆长度、 行程、 上止点间隙等参数， 导入实测
缸压数据， 得出仿真结果， 并做网格无关性检验。

图 ３　 二甲醚发动机缸压及压升率

Ｆｉｇ ３　 Ｔｈｅ ｉｎ⁃ｃｙｌｉｎｄｅｒ ｐｒｅｓｓｕｒｅ ａｎｄ ｐｒｅｓｓｕｒｅ ｒｉｓｅ ｒａｔｅ ｏｆ
ＤＭＥ ｅｎｇｉｎｅ

为验证仿真方法和仿真结果的可靠性， 同时采用
牛顿拉夫逊法、 ＦＤＭ［４－５，２１－２２］求解活塞二阶运动问题、
活塞裙部－缸套的润滑问题。 图 ４ 示出了不同计算模
型得到的活塞二阶运动参数， 图 ５ 示出了不同计算模
型得到的活塞衬套润滑状况， 包括活塞推力、 最小油
膜厚度 （ＭＯＦＴ）、 摩擦力及摩擦功耗。 通过对比发
现， ２ 种方法得到的活塞二阶运动及润滑特性吻合较
好， 证明文中方法的可靠性。

图 ４　 不同计算模型的活塞二阶运动参数

Ｆｉｇ ４　 Ｔｈｅ ｐｉｓｔｏｎ ｓｅｃｏｎｄ⁃ｏｒｄｅｒ ｍｏｔｉｏｎ ｐａｒａｍｅｔｅｒｓ ｏｆ ｄｉｆｆｅｒｅｎｔ
ｃａｌｃｕｌａｔｉｏｎ ｍｏｄｅｌ （ａ） γ～ ｅ０； （ｂ） γ·～ ｅ·０

图 ５　 不同计算模型的活塞衬套润滑状况对比

Ｆｉｇ ５　 Ｐｉｓｔｏｎ⁃ｌｉｎｅｒ ｌｕｂｒｉｃａｔｉｏｎ ｃｏｎｄｉｔｉｏｎｓ ｏｆ ｄｉｆｆｅｒｅｎｔ ｃａｌｃｕｌａｔｉｏｎ ｍｏｄｅｌ （ａ） ｔｈｒｕｓｔ ｆｏｒｃｅ ｏｆ ｐｉｓｔｏｎ； （ｂ） ｍｉｎｉｍｕｍ ｏｉｌ ｆｉｌｍ ｔｈｉｃｋｎｅｓｓ；
（ｃ） ｆｒｉｃｔｉｏｎ ｆｏｒｃｅ； （ｄ） ｆｒｉｃｔｉｏｎａｌ ｐｏｗｅｒ ｌｏｓｓ
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２􀆰 ２　 活塞间隙对润滑的影响分析

图 ６ 示出了不同活塞间隙下活塞动力学特性参
数。 可知， 间隙越大， 活塞二阶运动空间越大， ｅ０ 和
γ 变化也越大。 另外， 敲缸的大小与活塞二阶运动直

接相关。 由图 ６ 可知， ｅ·０ 和 γ· 随着活塞间隙的增加
而增大， 大约在曲柄转角 ３８７°时都达到最大值， 这
意味着间隙增大会加剧敲缸。

图 ６　 不同活塞间隙下活塞动力学特性参数

Ｆｉｇ ６　 Ｐｉｓｔｏｎ ｄｙｎａｍｉｃｓ ｐａｒａｍｅｔｅｒｓ ｏｆ ｄｉｆｆｅｒｅｎｔ ｐｉｓｔｏｎ ｃｌｅａｒａｎｃｅ （ａ） ｌａｔｅｒａｌ ｄｉｓｐｌａｃｅｍｅｎｔ； （ｂ） ｆｉｒｓｔ⁃ｏｒｄｅｒ ｄｅｒｉｖａｔｉｖｅ ｏｆ ｌａｔｅｒａｌ ｄｉｓｐｌａｃｅｍｅｎｔ；
（ｃ） ｐｉｓｔｏｎ ｉｎｃｌｉｎａｔｉｏｎ； （ｄ） ｆｉｒｓｔ⁃ｏｒｄｅｒ ｄｅｒｉｖａｔｉｖｅ ｏｆ ｐｉｓｔｏｎ ｉｎｃｌｉｎａｔｉｏｎ

　 　 图 ７ 示出了不同活塞间隙下活塞润滑特性参数。
从图 ７ （ａ） 可知， 不同活塞销间隙下的推力曲线几

乎重合， 这意味着活塞销间隙对推力大小影响较小。
实际上推力大小主要受曲轴转速的影响。

图 ７　 不同活塞间隙下活塞润滑特性参数

Ｆｉｇ ７　 Ｐｉｓｔｏｎ ｌｕｂｒｉｃａｔｉｏｎ ｐａｒａｍｅｔｅｒｓ ｏｆ ｄｉｆｆｅｒｅｎｔ ｐｉｓｔｏｎ ｃｌｅａｒａｎｃｅ （ａ） ｔｈｒｕｓｔ ｆｏｒｃｅ ｏｆ ｐｉｓｔｏｎ； （ｂ） ｍｉｎｉｍｕｍ ｏｉｌ ｆｉｌｍ ｔｈｉｃｋｎｅｓｓ；
（ｃ） ｆｒｉｃｔｉｏｎ ｆｏｒｃｅ； （ｄ） ｆｒｉｃｔｉｏｎａｌ ｐｏｗｅｒ ｌｏｓｓ
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　 　 由图 ７ （ｂ） 可明显看出， 随间隙增大， 油膜厚
度显著增加。 当活塞间隙减小时， 将需要更大的油膜
压力来限制活塞的二阶运动， 以此来保证活塞运动的
稳定性 （见图 ６）。 因此油膜厚度越小， 需要提供的
承载能力越大。 由方程 （２０） 得， 油膜厚度越小所
产生的油膜剪切力越大， 并且会具有更大的接触粗糙
度， 因此活塞间隙越小摩擦力以及摩擦损耗也越大，
图 ７ （ｃ）、 （ｄ） 也很好地印证了这一点。

活塞间隙越大越有助于活塞与缸套间的动压润
滑， 并会减少摩擦损耗， 但是活塞运动的稳定性受到
影响， 敲缸及磨损有增加的趋势。
２􀆰 ３　 活塞桶形面位置的影响分析

图 ８ 示出了不同活塞外廓形状， 活塞总体外廓形
状为不明显的桶型， 为更直观地展示， 横纵坐标采用
不同的刻度， 通过分别上下移动原桶型峰值点的位
置， 构建了 ４ 个不同的桶型面， 并研究了它们对活塞
摩擦学和动力学性能的影响。 这些桶形面在活塞裙的
顶部和底部有相同的偏差。 基准桶形面峰值点与活塞

裙顶部距离为 ２０ ｍｍ。

图 ８　 不同活塞外廓形状

Ｆｉｇ ８　 Ｄｉｆｆｅｒｅｎｔ ｐｉｓｔｏｎ ｐｒｏｆｉｌｅ ｓｈａｐｅｓ

当活塞桶形面由活塞销中心沿着活塞裙部向下运
动时， ｅ０ 和 γ 值会有明显改变， 见图 ９。 由于文中的
桶形面在活塞销中心的下部， 最大油膜压力一般出现
在桶形面峰位， 桶形面下移， 活塞销中心产生的力矩
增大， 为此需要较大的 ｅ０ 和 γ 值来实现力矩平衡。
另外， 由图 ９ 可得， ｅ·０ 和 γ· 随着桶形面位置的下移
而增大， 进一步导致敲缸加剧。

图 ９　 不同桶形面峰值点位置下动力学特性参数

Ｆｉｇ ９　 Ｄｙｎａｍｉｃ ｃｈａｒａｃｔｅｒｉｓｔｉｃｓ ｃｏｍｐａｒｉｓｏｎ ｗｉｔｈ ｄｉｆｆｅｒｅｎｔ ｂａｒｒｅｌ ｐｅａｋ ｐｏｓｉｔｉｏｎ （ａ） ｌａｔｅｒａｌ ｄｉｓｐｌａｃｅｍｅｎｔ； （ｂ） ｆｉｒｓｔ⁃ｏｒｄｅｒ ｄｅｒｉｖａｔｉｖｅ ｏｆ
ｌａｔｅｒａｌ ｄｉｓｐｌａｃｅｍｅｎｔ； （ｃ） ｐｉｓｔｏｎ ｉｎｃｌｉｎａｔｉｏｎ； （ｄ） ｆｉｒｓｔ⁃ｏｒｄｅｒ ｄｅｒｉｖａｔｉｖｅ ｏｆ ｐｉｓｔｏｎ ｉｎｃｌｉｎａｔｉｏｎ

　 　 由图 １０ （ａ） 可知， 桶形面位置对推力大小的影
响不明显。 桶形面位置越低， 活塞销中心产生的力矩
就越大， 导致在油膜厚度较薄的前提下， 要产生更大
的油膜压力才能平衡力矩， 其中在活塞从上止点向下
止点运动的过程中这种状况尤为明显， 见图 １０ （ｂ）。

油膜厚度越小不仅会产生比较高的油膜剪切应力， 表
面接触粗糙度也会增大， 因此桶形面位置越低， 摩擦
力及摩擦损耗也会越大， 见图 １０ （ｃ）、 （ｄ）。 可见，
桶形面与活塞销中心的距离越小， 越容易满足活塞的
受力及力矩平衡， 更利于降低敲缸及摩擦损耗［１０］。
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图 １０　 不同桶形面峰值点位置下活塞润滑特性参数

Ｆｉｇ １０　 Ｌｕｂｒｉｃａｔｉｏｎ ｃｈａｒａｃｔｅｒｉｓｔｉｃｓ ｃｏｍｐａｒｉｓｏｎ ｗｉｔｈ ｄｉｆｆｅｒｅｎｔ ｂａｒｒｅｌ ｐｅａｋ ｐｏｓｉｔｉｏｎ （ａ） ｔｈｒｕｓｔ ｆｏｒｃｅ ｏｆ ｐｉｓｔｏｎ； （ｂ） ｍｉｎｉｍｕｍ ｏｉｌ
ｆｉｌｍ ｔｈｉｃｋｎｅｓｓ； （ｃ） ｆｒｉｃｔｉｏｎ ｆｏｒｃｅ； （ｄ） ｆｒｉｃｔｉｏｎａｌ ｐｏｗｅｒ

　 　
３　 结论

（１） 采用有限单元法求解活塞裙与缸套间的雷
诺方程， 建立基于活塞－连杆－曲轴系统的拉格朗日
动力学方程以及雅克比约束矩阵， 构建活塞二阶运动
－润滑耦合模型并获得准确的计算结果。

（２） 间隙越小， 活塞二阶运动的空间越小， 导
致敲缸现象减弱， 磨损降低。 然而较小的间隙会产生
比较高的油膜剪切力， 微凸体表面接触也会加剧， 因
此较小的间隙会引起较大的摩擦力及摩擦功耗； 活塞
裙桶形面最高点的位置也会影响活塞裙－缸套系统的
运动和润滑特性。

（３） 桶形面与活塞销中心的距离越小越容易满
足力与力矩平衡条件， 有利于降低敲缸以及摩擦损
耗。 因此， 为了设计出较高性能的活塞， 需要综合考
虑各设计参数对摩擦功耗和敲缸的影响。
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水润滑下 ３１６Ｌ 不锈钢与聚醚醚酮摩擦磨损性能研究∗
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摘要： 为了寻找适合于水液压泵 ／马达的摩擦副材料， 以 ３１６ Ｌ 不锈钢与纯聚醚醚酮树脂、 ３０％玻璃纤维增强

ＰＥＥＫ （ＰＥＥＫＧＦ３０）、 ３０％碳纤维增强 ＰＥＥＫ （ＰＥＥＫＣＡ３０）， ＰＴＦＥ 和石墨及碳纤维填充 ＰＥＥＫ （ＰＥＥＫＨＰＶ） 组成的

摩擦副为研究对象， 利用 ＭＭＷ⁃１ 立式万能摩擦磨损试验机测量摩擦副在水润滑下接触表面的摩擦因数和温度以及试

样的磨损量， 并通过激光共聚焦显微镜对试件表面磨损形貌进行分析。 结果表明： ３１６ Ｌ⁃ＰＥＥＫＨＰＶ 摩擦副的摩擦因

数、 摩擦温升、 磨损量均小于其余 ３ 组摩擦副， 适合作为水液压泵 ／马达的关键摩擦副材料。 ３１６ Ｌ 不锈钢与

ＰＥＥＫＧＦ３０ 配对时， 摩擦机制为涂抹和擦伤， 磨损较为严重； 与 ＰＥＥＫＣＡ３０ 配对时， 摩擦机制为擦伤； 与 ＰＥＥＫＨＰＶ
配对时摩擦机制主要为划伤， 磨损较为轻微。

关键词： 水润滑； 摩擦副； 聚醚醚酮； 摩擦磨损性能
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　 水液压传动技术是使用过滤后的淡水或海水代替

矿物油为工作介质的一门新型的绿色液压技术［１］。 水

介质因其无污染、 安全性好等优点， 使得水液压传动

技术在水处理、 细水雾灭火、 核反应堆、 舰船、 水下

作业、 食品加工等行业已有广泛的应用［２－４］。 水液压

泵 ／ 马达是水液压系统的动力及执行元件， 也是水液

压系统的关键元件， 由于水介质的理化特性差异导致

其泄漏、 摩擦磨损、 腐蚀、 气蚀等现象比油压泵 ／ 马
达严重， 其关键摩擦副的相对运动速度高、 接触应力

大、 润滑条件差等工作环境极大地限制了水液压泵 ／
马达的使用寿命， 成为水液压系统推广应用的瓶颈。



水的黏度低， 是相同温度下液压油的 １ ／ ５０～ １ ／ ３０， 设

计上需要摩擦副的配合间隙非常小， 以减少泄漏。 以

上两点导致水液压泵 ／ 马达中的摩擦副易发生表面的

直接接触， 造成表面磨损失效。 因此所研制的 （海）
水液压泵 ／ 马达关键摩擦副必须要有良好的耐磨性、
耐腐蚀性、 抗疲劳特性和抗气蚀能力。

为了使水液压柱塞泵 ／ 马达可以在 （海） 水环境

中正常运行， 其关键摩擦副必须采用高硬度、 抗腐蚀

和耐磨损性好的材料。 此外， 处于水环境 （特别是

海水） 中的金属间会形成一个腐蚀电池， 从而产生

电偶腐蚀， 因此水液压柱塞泵 ／ 马达的各摩擦副不能

采用单一金属材料。 近年来， 随着工程陶瓷、 高分子

材料等新型材料的发展， 使得水液压传动技术取得了

长足的进步。 与金属材料相比， 工程塑料具有自润滑

性好、 摩擦性能好、 摩擦因数低和耐腐蚀性能好等优

点； 与陶瓷材料相比， 工程塑料具有良好的加工性能

并且成本较低。 因此， 工程塑料成为水液压泵 ／ 马达

关键摩擦副的新选择。 浙江大学焦素娟等［５－６］使用 Ｍ⁃
２００ 摩擦磨损试验机证明了改性聚醚醚酮 （ ＰＥＥＫ）
与等离子陶瓷涂层时摩擦学性能优于与不锈钢对摩。
北京工业大学申凤梅［７］通过 ＭＣＦ⁃１０ 端面摩擦磨损试

验机研究了碳纤维增强聚醚醚酮 （ ＣＦ ／ ＰＥＥＫ） 与

３１６Ｌ、 １７⁃４ＰＨ、 氮化硅、 氮化碳陶瓷对摩的摩擦磨

损特性， 得出了氮化硅陶瓷－ＣＦ ／ ＰＥＥＫ 摩擦副摩擦学

性能最好的结论。 燕山大学王志强等［８－１０］ 借助 ＭＭＵ⁃
５Ｇ 屏显示式端面磨损试验机对 ３１６ Ｌ、 ９Ｃｒ１８Ｍｏ 与

ＰＴＦＥ、 硬 ＡＢＳ 树脂、 ＰＥＥＫ４５０ＣＡ３０ 等 １０ 种工程塑

料对摩 时 的 摩 擦 学 性 能 进 行 研 究， 证 明 ３１６Ｌ⁃
ＰＥＥＫ４５０ＣＡ３０ 摩擦副是水液压马达的最佳选择。
ＤＡＶＩＭ 和 ＣＡＲＤＯＳＯ［１１］利用环－块磨损试验机研究了

碳纤维和玻璃纤维对 ＰＥＥＫ 与不锈钢在干摩擦下的摩

擦磨损特性的影响， 发现 ＰＥＥＫ ／ ＣＦ３０ 复合材料的摩

擦学性能最好， 其摩擦损失主要受滑动速度和表面粗

糙度的影响。 ＤＡＶＩＭ 和 ＣＡＲＤＯＳＯ［１２］ 的研究表明，
碳纤维的放置方向会影响 ＣＦ ／ ＰＥＥＫ 复合材料的摩擦

学和机械性能。
通过以上文献的分析可知， 聚醚醚酮 （ ＰＥＥＫ）

相比其他工程塑料无论是与金属或是陶瓷配副都具有

优秀的摩擦学性能， 许多学者对此已经做了大量研

究。 但是针对不同种类的聚醚醚酮 （ＰＥＥＫ） 与不锈

钢之间的摩擦磨损性能研究较少， ３１６ Ｌ 不锈钢具有

耐腐蚀性强、 加工方便、 成本低等优点， 较适合作为

（海） 水元件摩擦副的配对材料。 本文作者选择市面

上应用最广泛的 ４ 种聚醚醚酮 （ＰＥＥＫ） 材料作为试

验研究对象， 通过模拟水液压泵 ／ 马达关键摩擦副的

实际工况， 探究 ＰＥＥＫ 与 ３１６ Ｌ 不锈钢摩擦副的摩擦

磨损特性， 为筛选出适用于水液压柱塞泵马达关键摩

擦副的最优材料提供实验数据。
１　 试验材料与方法

试验的聚醚醚酮选用市面上最常用的 ４ 种材料，
分别是纯聚醚醚酮树脂 （ＰＥＥＫ１０００）、 ３０％玻璃纤维

增强 ＰＥＥＫ （ ＰＥＥＫＧＦ３０）、 ３０％ 碳纤维增强 ＰＥＥＫ
（ ＰＥＥＫＣＡ３０ ）、 ＰＴＦＥ、 石 墨 和 碳 纤 维 填 充 ＰＥＥＫ
（ＰＥＥＫＨＰＶ）。

摩擦磨损试验在 ＷＷＭ⁃１ 立式万能摩擦磨损试验

机上进行， 试验采用环－盘滑动接触形式模拟水液压

泵 ／ 马达摩擦副的接触形式， 摩擦副上试件为圆盘，
材料为 ３１６ Ｌ 不锈钢， 其内径为 ２５ ｍｍ， 外径为 ２８
ｍｍ， 平均摩擦直径为 ２６􀆰 ５ ｍｍ， 厚度为 ５ ｍｍ， 表面

粗糙度为 Ｒａ０􀆰 ４ μｍ； 下试件为圆坏， 材料为 ＰＥＥＫ，
其内径为 １６ ｍｍ， 外径为 ３１􀆰 ７ ｍｍ， 厚度为 １０ ｍｍ，
表面粗糙度为 Ｒａ０􀆰 ４ μｍ。 磨损试验机的原理如图 １
所示， 上试件由主轴带动顺时针旋转， 下试件固定不

动， 通过加载轴提供轴向的加载力， 上下试件均处于

装满水的水盒中， 从而实现摩擦副接触表面在水润滑

条件下的连续滑动。

图 １　 ＷＷＭ⁃１ 立式万能摩擦磨损试验机

Ｆｉｇ １　 ＭＭＷ⁃１ ｖｅｒｔｉｃａｌ ｕｎｉｖｅｒｓａｌ ｆｒｉｃｔｉｏｎ ａｎｄ ｗｅａｒ ｔｅｓｔｅｒ

试验上端面试验材为 ３１６ Ｌ， 下端面试验材料分

１２２０１７ 年第 ５ 期 张增猛等： 水润滑下 ３１６Ｌ 不锈钢与聚醚醚酮摩擦磨损性能研究



别采用 ＰＥＥＫ１０００、 ＰＥＥＫＨＰＶ、 ＰＥＥＫＧＦ３０、 ＰＥＥＫ⁃
ＣＡ３０， 润滑剂为过滤后的自来水， 过滤精度为 ３ ～ ２０
μｍ。 设定试验条件为： 接触应力 ０􀆰 ８ ＭＰａ， 相对滑

动速度 １􀆰 ４ ｍ ／ ｓ， 测试时间 ２ ｈ， 室温。 试验过程中记

录摩擦因数、 水盒温度。 试验结束后， 利用 Ｏｌｙｍｐｕｓ
激光共聚焦显微镜观测试样磨损前后表面形貌， 采用

０􀆰 １ ｍｇ 感量的电子天平测量试样的磨损量。
２　 结果与分析

２􀆰 １　 摩擦磨损性能分析

图 ２ 示出了 ３１６ Ｌ 与 ４ 种 ＰＥＥＫ 的摩擦因数随时

间变化的曲线。 可以看出， ３１６Ｌ⁃ＰＥＥＫＨＰＶ 对偶副间

的平均摩擦因数最小， 并且波动幅值很小， 在试验时

间内摩擦因数稳定在 ０􀆰 １９ 左右。 ３１６Ｌ⁃ＰＥＥＫＣＡ３０ 对

偶副间的初始摩擦因数为 ０􀆰 １６， 随着时间增加摩擦

因数增大， 大约 ２６ ｍｉｎ 后摩擦副的磨合结束， 摩擦

因数保持在 ０􀆰 ２４ 上下波动； ３１６Ｌ⁃ＰＥＥＫ１０００ 对偶副

在整个对摩过程中摩擦因数变化较为平稳， 一直稳定

在 ０􀆰 ２４ 左右。 ３１６Ｌ⁃ＰＥＥＫＧＦ３０ 对偶副的摩擦因数随

着时间变化波动较大， 波动区间为 ０􀆰 ２９～ ０􀆰 ３６， 其平

均摩擦因数在 ４ 对摩擦副中最大， 最大值为 ０􀆰 ３３。

图 ２　 不同摩擦副摩擦因数随时间的变化

Ｆｉｇ ２　 Ｖａｒｉａｔｉｏｎ ｏｆ ｆｒｉｃｔｉｏｎ ｃｏｅｆｆｉｃｉｅｎｔ ｏｆ ｄｉｆｆｅｒｅｎｔ ｆｒｉｃｔｉｏｎ ｐａｉｒｓ
ｗｉｔｈ ｔｅｓｔ ｔｉｍｅ

试验环境温度为 １８􀆰 １℃， 图 ３ 给出了不同摩擦

副间摩擦所引起水盒中水温的变化曲线。 可以看出，
４ 组对偶摩擦副在对摩过程中由于摩擦力做功会使水

盒中的温度升高， 其中 ３１６ Ｌ⁃ＰＥＥＫＨＰＶ 与 ３１６Ｌ⁃
ＰＥＥＫＣＡ３０ 摩擦副的温度随时间的变化较为平缓， 温

升分别为 ４􀆰 ２ 和 ５ ℃。 ３１６ Ｌ⁃ＰＥＥＫＧＦ３０ 与 ３１６ Ｌ⁃
ＰＥＥＫ１０００ 摩擦副在前 ６０ ｍｉｎ 的温升比较明显， 之后

温升都有趋于稳定的趋势， 但温升分别为 ７􀆰 ３ 和和

６􀆰 ２ ℃， 高于前两组摩擦副。
从图 ３ 所示的水温变化还可以看出， 水温随时间

的变化趋势与图 ２ 中 ４ 组摩擦副摩擦因数的变化趋势

是相一致的。 摩擦因数越大， 表示摩擦副之间的相对

运动越激烈， 温升越高， 同时因摩擦产生的能量损失

增大， 由此产生的能量损失越大， 最终导致样品表面

的严重磨损。

图 ３　 不同摩擦副的水温随时间的变化

Ｆｉｇ ３　 Ｖａｒｉａｔｉｏｎ ｏｆ ｗａｔｅｒ ｔｅｍｐｅｒａｔｕｒｅ ｏｆ ｄｉｆｆｅｒｅｎｔ ｆｒｉｃｔｉｏｎ ｐａｉｒｓ
ｗｉｔｈ ｔｅｓｔ ｔｉｍｅ

图 ４ 示出了不同摩擦副试验后 ３１６ Ｌ 不锈钢和

ＰＥＥＫ 的磨损质量变化。 可以看出， ３１６Ｌ⁃ＰＥＥＫＧＦ３０
摩擦副的磨损质量， 无论是 ３１６ Ｌ 还是 ＰＥＥＫ 的磨损

量均为 ４ 组中最大的， 其中 ３１６ Ｌ 的磨损量为 ３􀆰 ４
ｍｇ， ＰＥＥＫＧＦ３０ 的磨损量为 ７􀆰 １ ｍｇ。 由图 ２ 可知， 该

组摩擦副的摩擦因数也大于其余 ３ 组， 摩擦因数越大

运动越剧烈， 摩擦耗能越大， 因此导致磨损量增大。
另外 ３ 组摩擦副中， ３１６ Ｌ 的质量变化较小， ３ 组差

别不 大， 但 ＰＥＥＫ 的 磨 损 质 量 存 在 差 别， 其 中

ＰＥＥＫＨＰＶ 的磨损质量最小， 为 １􀆰 ５ ｍｇ， 这也与图 ２
中其摩擦因数最小相对应。

图 ４　 不同摩擦副试验后磨损量变化

Ｆｉｇ ４　 Ｖａｒｉａｔｉｏｎ ｏｆ ｗｅａｒ ｍａｓｓ ｏｆ ｄｉｆｆｅｒｅｎｔ ｆｒｉｃｔｉｏｎ ｐａｉｒｓ ａｆｔｅｒ
ｗｅａｒ ｔｅｓｔ
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２􀆰 ２　 磨损机制分析

图 ５ 示 出 了 ＰＥＥＫ 磨 损 前 后 的 形 貌。 由

ＰＥＥＫＧＦ３０ 磨损前后形貌可以看出 （见图 ５ （ ａ）、
（ｂ） ）， 其表面磨损最为严重， 磨损后的接触表面出

现大片的涂抹区域并伴有划痕， 同时还可以看到大量

褐色的磨屑被镶嵌到 ＰＥＥＫＧＦ３０ 的表面， 这说明该

摩擦副在对摩过程中发生了黏着磨损中的涂抹和擦伤

现象， 严重的黏着和表面粗糙化使得摩擦因数显著增

加且波动加大， 同时产生了大量的微细磨屑， 使得

ＰＥＥＫＧＦ３０ 磨损量增大。 由 ＰＥＥＫ１０００ 磨损前后形貌

可以看出 （见图 ５ （ｃ）、 （ｄ） ）， 磨损后其原始形貌

已经不存在， 并伴有较多宽划痕， 也存在磨屑被压入

接触表面的现象。 由 ＰＥＥＫＣＡ３０ 磨损前后形貌可以

看出 （见图 ５ （ｅ）、 （ ｆ） ）， 磨损后其大部分表面被

磨平， 但仍然存在原有形貌并伴有明显擦伤现象。 从

ＰＥＥＫＨＰＶ 磨损前后形貌可以看出 （见图 ５ （ ｇ）、
（ｈ） ）， 磨损后其表面的痕迹是 ４ 组中较为轻微的，
原有形貌保留最多， 表面磨损较为均匀， 伴有轻微的

划伤， 其划痕较细， 因而其摩擦因数和磨损量较低。

图 ５　 ＰＥＥＫ 磨损前后形貌

Ｆｉｇ ５　 Ｔｈｅ ｓｕｒｆａｃｅ ｏｆ ＰＥＥＫ ｂｅｆｏｒｅ ａｎｄ ａｆｔｅｒ ｗｅａｒ ｔｅｓｔ （ａ）， （ｂ） ｏｒｉｇｉｎａｌ ａｎｄ ｗｏｒｎ ｓｕｒｆａｃｅ ｏｆ ＰＥＥＫＧＦ３０； （ｃ）， （ｄ） ｏｒｉｇｉｎａｌ ａｎｄ ｗｏｒｎ
ｓｕｒｆａｃｅ ｏｆ ＰＥＥＫ１０００； （ｅ）， （ｆ） ｏｒｉｇｉｎａｌ ａｎｄ ｗｏｒｎ ｓｕｒｆａｃｅ ｏｆ ＰＥＥＫＣＡ３０； （ｇ）， （ｈ） ｏｒｉｇｉｎａｌ ａｎｄ ｗｏｒｎ ｓｕｒｆａｃｅ ｏｆ ＰＥＥＫＨＰＶ

３　 结论

（１） ３１６ Ｌ 不锈钢与 ＰＥＥＫＨＰＶ 配对时， 摩擦因

数最小， 平均摩擦因数为 ０􀆰 １９， 引起的水温升最小

为 ４􀆰 ２ ℃， 并且试验后试件的磨损质量也是最少的，
说明其摩擦学性能较好， 适合作为水液压泵 ／ 马达关

键摩擦副材料。
（２） ３１６ Ｌ 不锈钢与 ＰＥＥＫＧＦ３０ 配对时， 摩擦机

制为涂抹和擦伤， 磨损较为严重； 与 ＰＥＥＫＣＡ３０ 配

对时， 摩擦机制为擦伤； 与 ＰＥＥＫＨＰＶ 配对时磨损较

为轻微， 其磨损机制主要是划伤。
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摘要： 以小孔节流静压气体轴承为研究对象， 从节流孔内的流动出发， 通过工程假设实现气体轴承的建模与分

析， 并借助 ＭＡＴＬＡＢ 编程， 采用有限差分法、 牛顿迭代法实现对气膜流场二维设计计算， 得到轴承的压力分布和承载

力， 并分析讨论对轴承承载力可能产生影响的因素， 包括偏心率、 轴承间隙、 供气孔直径、 环境温度、 节流孔个数、
供气压力。 结果表明： 不同参数对承载力影响不同， 偏心率、 轴承间隙及供气压力对承载力影响较大， 增大偏心率、
增大供气压力、 减小轴承间隙、 减小节流孔直径及增加节流孔个数， 均会使轴承承载力变大； 节流孔直径及每圈节流

孔个数因为实际工程限制存在较佳值。
关键词： 气体轴承； 承载力； 有限差分法
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ｃｌｅａｒａｎｃｅ，ｔｈｅ ｐｏｒｅ ｄｉａｍｅｔｅｒ，ｔｈｅ ａｍｂｉｅｎｔ ｔｅｍｐｅｒａｔｕｒｅ，ｔｈｅ ｎｕｍｂｅｒ ｏｆ ｏｒｉｆｉｃｅｓ，ａｎｄ ｓｕｐｐｌｙ ｐｒｅｓｓｕｒｅ．Ｔｈｅ ｒｅｓｕｌｔｓ ｓｈｏｗ ｄｉｆｆｅｒ⁃
ｅｎｔ ｐａｒａｍｅｔｅｒ ｈａｓ ｄｉｆｆｅｒｅｎｔ ｅｆｆｅｃｔ ｏｎ ｌｏａｄ ｃａｐａｃｉｔｙ ｏｆ ａｉｒ ｂｅａｒｉｎｇ．Ａｍｏｎｇ ｔｈｅｍ，ｅｃｃｅｎｔｒｉｃｉｔｙ，ｂｅａｒｉｎｇ ｃｌｅａｒａｎｃｅ ａｎｄ ｓｕｐｐｌｙ
ｐｒｅｓｓｕｒｅ ｈａｓ ｇｒｅａｔｅｒ ｉｍｐａｃｔ ｏｎ ｌｏａｄ ｃａｐａｃｉｔｙ．Ｔｈｅ ｌｏａｄ ｃａｐａｃｉｔｙ ｗｉｌｌ ｂｅ ｉｎｃｒｅａｓｅｄ ｂｙ ｉｎｃｒｅａｓｉｎｇ ｔｈｅ ｅｃｃｅｎｔｒｉｃｉｔｙ，ｉｎｃｒｅａｓｉｎｇ
ｓｕｐｐｌｙ ｐｒｅｓｓｕｒｅ，ｄｅｃｒｅａｓｉｎｇ ｂｅａｒｉｎｇ ｃｌｅａｒａｎｃｅ，ｄｅｃｒｅａｓｉｎｇ ｐｏｒｅ ｄｉａｍｅｔｅｒ ａｎｄ ｉｎｃｒｅａｓｉｎｇ ｎｕｍｂｅｒ ｏｆ ｏｒｉｆｉｃｅｓ．Ｄｕｅ ｔｏ ｔｈｅ ｅｎｇｉ⁃
ｎｅｅｒｉｎｇ ｌｉｍｉｔａｔｉｏｎｓ，ｉｔ ｅｘｉｓｔｓ ｔｈｅ ｐｒｅｆｅｒｒｅｄ ｖａｌｕｅ ｆｏｒ ｔｈｅ ｎｕｍｂｅｒ ｏｆ ｏｒｉｆｉｃｅｓ ａｎｄ ｔｈｅ ｐｏｒｅ ｄｉａｍｅｔｅｒ．

Ｋｅｙｗｏｒｄｓ：ｇａｓ ｂｅａｒｉｎｇ；ｌｏａｄ ｃａｐａｃｉｔｙ；ｆｉｎｉｔｅ ｄｉｆｆｅｒｅｎｃｅ ｍｅｔｈｏｄ

　 液体润滑轴承润滑介质可压缩性很小， 使液体润

滑轴承可以产生很大的承载能力和刚度， 因此长期以

来工业生产中广泛使用的轴承是液体润滑轴承。 但液

体润滑轴承润滑介质黏度很大， 在高转速时会产生较

大的摩擦功耗和热量， 使其无法适用于高转速场合。
气体轴承是采用黏度低且随温度变化小、 清洁无污

染、 耐辐射、 可压缩性好等特性的气体作为润滑介质

的滑动轴承。 气体的诸多特点一方面使轴承具有功耗

低、 寿命长和精度高等优点， 在高速支承、 低摩擦低

功耗支承、 高精度支承和特殊工况下的支承领域占有

绝对的应用优势。 但是气体轴承存在承载力偏低的问

题， 因此分析气体轴承承载力的影响因素， 并优化设

计轴承参数有利于最大限度地提高气体轴承的承

载力。
气体轴承， 按照气膜产生机制， 可以分为静压气

体轴承、 动压气体轴承、 动静压混合气体轴承及气体

压膜轴承， 其中小孔节流静压气体轴承研究、 应用最

多。 张广辉［１］分析了偏心率、 转速、 节流孔排数对动

静压混合气体轴承和动压气体轴承的压力分布及承载



力的影响； 章正传［２］分析了偏心率、 供气压力对小孔

节流静压气体轴承压力分布的影响； 王德俊［３］分析了

偏心率、 轴承间隙、 供气孔直径对小孔节流静压气体

轴承的影响， 并进行试验验证； 彭万欢［４］ 通过使用

ＭａｔＬａｂ ＰＤＥ 工具箱分析偏心率、 小孔直径、 平均半

径间隙、 距轴端距离及宽径比对轴承静态性能的影

响； 罗小百［５］借助 ＡＮＳＹＳ 求解雷诺方程， 分析了供

气压力、 平均气膜厚度、 节流孔直径、 节流孔轴向相

对位置对气体轴承静态性能的影响； ＬＯ 等［６］ 介绍气

体轴承工作原理， 推导并求解雷诺方程来分析气体轴

承动静态性能； ＹＡＮＧ 等［７］研究了节流孔对静压气体

轴承的影响； ＤＡＬ 和 ＫＡＲＡÇＡＹ［８］研究了高轴承间隙

下气体轴承的性能； ＤＵＡＮ 和 ＺＨＡＮＧ［９］ 利用有限元

分析软件分析偏心率、 孔径、 供气压力及转速对静压

气体轴承承载力的影响。 从已知的文献可知， 目前系

统性全面综合地分析小孔节流静压气体轴承承载力的

研究较少。 本文作者从气体轴承承载力随转速的变化

关系入手， 讨论不同参数对轴承承载力的影响， 从而

全面地分析影响轴承承载力的因素。
静压气体润滑在气膜间隙内的流动， 满足可压缩

的雷诺方程， 通过对雷诺方程的求解就可以求得气体

轴承的稳态特性。 求解可压缩雷诺方程的解析解比较

困难， 目前的研究集中于采用数值方法求解， 如有限

差分法、 有限元法和有限体积法。 气体轴承间隙相对

于轴承直径很小， 较难使用有限体积法建模， 本文作

者采用有限差分法， 对其进行数值计算， 得到气膜压

力分布， 并在此基础上计算出轴承的承载力， 为工程

设计及应用提供参考。
１　 数学模型

１􀆰 １　 建立雷诺方程

１􀆰 １􀆰 １　 气体润滑运动方程

静压气体轴承的特征主要取决于润滑气体在轴承

间隙中的流动状态， 即研究气体轴承润滑机制就是研

究气体在轴承间隙中的流动状态。 经典润滑理论假定

做相对运动的气体轴承两表面是理想的光滑面， 并且

通常情况下气体被视作牛顿流体， 所以气体轴承中气

体的流动特性可以用 Ｎａｖｅｒ⁃Ｓｔｏｋｅｓ 方程描述。 从 Ｎａ⁃
ｖｅｒ⁃Ｓｔｏｋｅｓ 方程入手， 结合气体轴承气体润滑的具体

条件， 进而获得气体润滑运动方程。 式 （１） 为可压

缩流体的三维黏性 Ｎａｖｅｒ⁃Ｓｔｏｋｅｓ 方程［１０］。
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（１）
　 　 气体轴承的气膜厚度 ｈ 很小， 一般为 １２～５０ μｍ，
相较于轴承直径 Ｄ， 通常情况下 ｈ ／ Ｄ＝ １×１０－４ ～１×１０－３，
因此可以忽略圆柱表面曲率的影响， 将气膜在最大轴

承间隙处切开， 把圆柱形轴承的气膜展开成平面。 相

较于轴向 ｘ 方向， 气膜厚度 ｙ 方向及周向 ｚ 方向的气流

速度分量很小， 可以忽略， 即气体无环向流动， 只是

沿着 ｘ 方向流向端面， 压力降为环境压力 ｐａ。
气体密度很小， 可以忽略体积力， 假定气体雷诺

数不大， 气体流动为层流流动， 轴承为刚性表面， 不

产生变形。 气体在流动过程中， 在气膜内产生的热量

很少， 轴承本身材质的导热能力比气膜润滑生热能力

大得多， 故可以假设气体润滑的流动为等温过程。 由

于气体黏度对气体压力变化不敏感， 等温过程温度不

变， 则可假设气体黏性系数 μ 为常值。 若轴承稳态运

动， 只考虑轴承与轴颈之间的相对运动， 且轴承无挠

性变形。 因此， 式 （１） 可以简化为式 （２） ［１］：
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１􀆰 １􀆰 ２　 稳态气体润滑连续性方程

气体润滑满足质量守恒定理， 于是有式 （３）。
􀆟（ρｖｘ）

􀆟ｘ
＋

􀆟（ρｖｙ）
􀆟ｙ

＋
􀆟（ρｖｚ）

􀆟ｚ
＝ ０ （３）

１􀆰 １􀆰 ３　 气体润滑气体状态方程

根据等温过程设定， 可以假定气源温度与环境温

度相等， 即 Ｔ＝Ｔａ， 在此假设条件下， 对于等温气体

则有：
ｐ
ρ

＝ＲＴ＝ＲＴａ ＝
ｐａ

ρａ
（４）

１􀆰 １􀆰 ４　 等温稳态气体润雷诺方程

联立方程 （１）、 （３）、 （４） 并化简， 忽略 ｚ 方向

上的流动， 得到无节流孔处等温稳态气体润滑雷诺方

程 （５） 及节流孔处等温稳态气体润滑雷诺方程 （６）
：
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１􀆰 ２　 量纲一化

选取量纲一化参数， 大气压力 ｐａ 作为参考压力

ｐｒ， 气膜平均厚度 ｈｍ， 轴承直径 Ｄ 作为参考特征长

度 ｌ， 则有： ｐ＝
ｐ
ρｒ

， ｈ＝
ｈ
ｈｍ

， ｘ＝
ｘ
ｌ
， ｚ＝

ｚ
ｌ
。

得到量纲一化方程：
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其中， Λｘ 为无因次轴承数， Λｘ ＝
１２μｖｘ１ ｌ
ｐｒｈ

２
ｍ

； Ｑ 为节流孔

引入的气体质量流量因子， Ｑ ＝
２４μｌ２ｐａ

ｈ３
ｍｐ

２
ｒ ρａ

ρν［６］； δｋ 为引

入的克罗內克符号， 在节流孔处， δｋ ＝ １； 在非节流

孔处， δｋ ＝ ０。 由于 ｍ· ｉ ＝ ρνｄｘｄｚ， 故 Ｑ ＝
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ｍ· ｉ， ｍ· ｉ 为质量流量， 可依据小孔流量公式
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［１１］ 求得， 其中 βｋ 为临界
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１􀆰 ３　 迭代求解

根据 Ｎｅｗｔｏｎ 迭代格式构造迭代计算公式， 采用

中心差分格式进行离散化得到最终的计算公式

（８） ［１］。
－Ｓ ｉ，ｊ ＝ ａ ｉ，ｊδｉ－１，ｊ＋ｂ ｉ，ｊδｉ＋１，ｊ＋ｃｉ，ｊδｉ，ｊ＋ｄ ｉ，ｊδｉ，ｊ－１＋ｅｉ，ｊδｉ，ｊ＋１ （８）
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２　 计算对象及方法

２􀆰 １　 计算对象

本文作者研究对象为小孔节流静压气体轴承， 其

结构如图 １ 所示。 轴承长度 Ｌ 取 ５０ ｍｍ， 轴承内圈直

径 Ｄ 取 ５０ ｍｍ， 采用双排供气结构， 单排的节流孔数

ｎ 取 ８， 供气孔直径 ｄ 取 ０􀆰 ２ ｍｍ， 其中供气孔与端面

之间的距离 Ｌ ／ ４ 为 １２􀆰 ５ ｍｍ， 轴承平均间隙 ｈｍ 取 ０􀆰 ２
ｍｍ。 环境压力为大气压力， 外部供给气体从节流小

孔进入， 压力由供气气压 ｐｓ 降为 ｐ， 并从轴承两端流

出。 基本参数参照文献 ［１］ 选取， 具体参数如表 １
所示。

图 １　 小孔节流静压气体轴承示意图

Ｆｉｇ １　 Ｓｃｈｅｍａｔｉｃ ｏｆ ａｅｒｏｓｔａｔｉｃ ｂｅａｒｉｎｇ ｗｉｔｈ ｏｒｉｆｉｃｅ ｒｅｓｔｒｉｃｔｏｒｓ

表 １　 小孔节流静压气体轴承相关参数

Ｔａｂｌｅ １　 Ｐａｒａｍｅｔｅｒｓ ｏｆ ａｅｒｏｓｔａｔｉｃ ｂｅａｒｉｎｇ ｗｉｔｈ
ｏｒｉｆｉｃｅ ｒｅｓｔｒｉｃｔｏｒｓ
轴承长 Ｌ ／ ｍｍ ５０

轴承内圈直径 Ｄ ／ ｍｍ ５０
轴承平均半径间隙 ｈｍ ／ ｍｍ ０．２

节流孔直径 ｄｏｒｉｆｉｃｅ ／ ｍｍ ０．２
偏心率 ０．２

小孔节流系数 φ ０．８
空气比热容比 ｋ １．４０１ ７

空气黏度 μ ／ （ｐａ·ｓ） １．８６ｅ－５
大气压力 ｐａ ／ Ｐａ １０１ ３２５

供气温度 ／ 大气温度 Ｔ ／ Ｋ ３００
供气压力 ｐｓ ／ Ｐａ ４０５ ３００

空气密度 ρ ／ （ｋｇ·ｍ－３） １．１７６ ７
节流孔排数 ２

每圈节流孔个数 ８
轴承长度方向半长度网格数 ＮＺ ４０

轴承圆周方向网格数 ＮＸ １２０

２􀆰 ２　 计算方法

采用有限差分法进行计算， 计算过程主要分为以

下几步：
（１） 建立小孔节流静压气体轴承的雷诺方程；

（２） 采用有限差分法对二阶偏微分的雷诺方程

进行处理， 用近似解代替精确解；
（３） 采用牛顿迭代法， 借助 ＭＡＴＬＡＢ 进行编程

及求解。
迭代计算采用松弛迭代法， 利用 ＭＡＴＬＡＢ 编程

进行求解， 计算流程图如图 ２ 所示。

图 ２　 ＭＡＴＬＡＢ 求解压力分布计算流程图

Ｆｉｇ ２　 Ｆｌｏｗｃｈａｒｔ ｏｆ ＭＡＴＬＡＢ ｓｏｌｖｉｎｇ ｐｒｅｓｓｕｒｅ ｄｉｓｔｒｉｂｕｔｉｏｎ

δｎ
ｉ，ｊ ＝ （１－ωｓｏｒ） δｎ－１

ｉ，ｊ ＋ωｓｏｒ·
－ａ ｉ，ｊδ

ｎ－１
ｉ－１，ｊ－ｂ ｉ．ｊδ

ｎ－１
ｉ＋１，ｊ－ｄ ｉ，ｊδ

ｎ－１
ｉ，ｊ－１－ｅｉ，ｊδ

ｎ－１
ｉ，ｊ＋１－Ｓ ｉ．ｊ

ｃｉ，ｊ
æ

è
ç

ö

ø
÷

［１２］

ωｓｏｒ为迭代因子， 数值介于 ０ ～ ２ 之间， 其中， 松

弛因子大于 １ 时为超松弛， 小于 １ 时为亚松弛， 迭代

收敛条件为 Ｍａｘ ｜ ｐｎ＋１
ｉ，ｊ －ｐ

ｎ
ｉ，ｊ ｜ ≤１０－６， ＭＡＴＬＡＢ 为矩阵

表示数字形式， 因此为了编程时直观方便， 采用图 ３
所示的网格迭代图进行编程。

图 ３　 网格迭代图

Ｆｉｇ ３　 Ｇｒｉｄ ｉｔｅｒａｔｉｏｎ

２􀆰 ３　 边界条件及处理方式

速度边界条件： 在壁面处气体分子的速度和轴承

表面的速度相等， 即轴承内圈外表面处气体分子速度
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等于轴承表面线速度， 轴承外圈内表面处气体分子速

度为 ０。
压力边界条件： 由静压气体轴承工作原理可知轴

承两端的气压为大气压力， 气体单元与周围大气相

连， 因此此处气体单元压力边界为 ｐ ＝ ｐａ。 节流孔进

气处， 此处与气源相连， 气体单元的压力边界 ｐ＝ ｐｓ。
３　 数值结果及分析

利用建立的计算模型， 借助 ＭＡＴＬＡＢ 编程求解

得到轴承转速为 ２０ ０００ ｒ ／ ｍｉｎ 时的气体轴承压力分布

图， 如图 ４ 所示。 图中峰值处为节流小孔所在位置，
由于存在偏心， 故各个峰值大小不一致， 峰值最大处

为轴承内外圈间隙距离最小的地方。

图 ４　 气体轴承压力分布

Ｆｉｇ ４　 Ｐｒｅｓｓｕｒｅ ｄｉｓｔｒｉｂｕｔｉｏｎ ｏｆ ｇａｓ ｂｅａｒｉｎｇ

为了分析承载力影响因素， 逐一改变偏心率、 轴

承间隙、 节流孔直径等参数， 计算分析其对轴承承载

力的影响。
３􀆰 １　 偏心率对轴承承载力的影响

改变偏心率的数值， 编程计算， 得到不同偏心率

下承载力随转速的关系， 如图 ５ 所示。

图 ５　 不同偏心率下承载力与转速的关系

Ｆｉｇ ５　 Ｒｅｌａｔｉｏｎ ｂｅｔｗｅｅｎ ｌｏａｄ ｃａｐａｃｉｔｙ ａｎｄ ｓｐｅｅｄ ｕｎｄｅｒ
ｄｉｆｆｅｒｅｎｔ ｅｃｃｅｎｔｒｉｃｉｔｙ

可以看出， 偏心率越大， 相同转速下承载力越

大。 从转速来看， 在相同的偏心率下， 轴承的承载力

随转速的增加， 先增大后减小， 存在一个最高值。 同

时高偏心率下， 承载力随转速的变化率更大。 在设计

轴承时， 偏心率的大小取决于工作载荷的大小， 为了

保证轴承具有足够的刚度和承载力， 偏心率不能够太

大， 一般取 ０􀆰 ２～０􀆰 ６ 之间。
３􀆰 ２　 轴承间隙对轴承承载力的影响

轴承间隙是气体轴承最重要的参数之一， 其数值

一般为几十微米， 微小的变化就会带来轴承特性较大

的改变。 当轴承间隙极小时， 各供气孔后的压力趋于

一致， 压差不大， 使得承载力很小； 而当轴承间隙很

大时， 即趋于无穷时， 节流孔后压力都为常压， 压差

不大， 同样会使承载力很小。 所以为保证轴承有较大

的承载力， 轴承间隙一定要选取得当。 在不同轴承间

隙条件下， 承载力随转速的变化曲线如图 ６ 所示。 可

知， 在所选计算区间内， 轴承间隙越大， 相同转速下

承载力越小， 同时， 不同轴承间隙情况下， 承载力与

转速的关系也不一致。

图 ６　 不同轴承间隙下承载力与转速的关系

Ｆｉｇ ６　 Ｒｅｌａｔｉｏｎ ｂｅｔｗｅｅｎ ｌｏａｄ ｃａｐａｃｉｔｙ ａｎｄ ｓｐｅｅｄ ｕｎｄｅｒ ｄｉｆｆｅｒｅｎｔ
ｂｅａｒｉｎｇ ｃｌｅａｒａｎｃｅ

３􀆰 ３　 供气孔直径对对轴承承载力的影响

不同供气孔直径下， 承载力随转速的变化曲线如

图 ７ 所示。

图 ７　 不同供气孔直径下承载力与转速的关系

Ｆｉｇ７　 Ｒｅｌａｔｉｏｎ ｂｅｔｗｅｅｎ ｌｏａｄ ｃａｐａｃｉｔｙ ａｎｄ ｓｐｅｅｄ ｕｎｄｅｒ
ｄｉｆｆｅｒｅｎｔ ｐｏｒｅ ｄｉａｍｅｔｅｒ

８２ 润滑与密封 第 ４２ 卷



可以看出， 在计算点选取的区间内， 供气孔直

径越大， 承载力越小， 因此可以将最小直径选取为最

佳的供气孔直径。 但是如果考虑到加工工艺的问题，
供气孔越小加工的难度越大， 理论上来讲供气孔直径

一般不小于 ０􀆰 ２ ｍｍ， 故可将 ０􀆰 ２ ｍｍ 作为最佳供气孔

直径。
３􀆰 ４　 环境温度对轴承承载力的影响

根据假设可知， 环境温度， 即大气温度， 与气源

温度相同。 图 ８ 示出了不同环境温度下， 承载力随转

速的变化关系。 可知， 环境温度会影响轴承的承载

力， 但是环境温度对轴承承载力的影响不大， 这是由

于润滑介质———空气的相关物性参数在温度变化时变

化较小， 如表 ２ 所示， 因此在设计气体轴承时， 可以

忽略环境温度对轴承承载力的影响。

图 ８　 不同环境温度下承载力与转速的关系

Ｆｉｇ ８　 Ｒｅｌａｔｉｏｎ ｂｅｔｗｅｅｎ ｌｏａｄ ｃａｐａｃｉｔｙ ａｎｄ ｓｐｅｅｄ ｕｎｄｅｒ ｄｉｆｆｅｒｅｎｔ
ａｍｂｉｅｎｔ ｔｅｍｐｅｒａｔｕｒｅ

表 ２　 空气物性参数表

Ｔａｂｌｅ ２　 Ｐｈｙｓｉｃａｌ ｐａｒａｍｅｔｅｒｓ ｏｆ ａｉｒ
温度

Ｔ ／ Ｋ
压强

ｐ ／ ＭＰａ
密度 ｄ ／

（ｋｇ·ｍ－３）
空气比

热 ｋ
黏度 η ／

（１０－５ Ｐａ·ｓ）
３００ ０．１０１３３ １．１７６７ １．４０１７ １．８５８
２９０ ０．１０１３３ １．２１７４ １．４０２１ １．８０９ ３
２９５ ０．１０１３３ １．１９６７ １．４０１９ １．８３３ ７
３０５ ０．１０１３３ １．１５７４ １．４０１５ １．８８２

３􀆰 ５　 节流孔个数对轴承承载力的影响

节流孔个数为每圈节流孔的个数， 本文作者采用

的计算轴承模型为双排结构。 图 ９ 示出了不同节流孔

个数情况下， 承载力随转速的变化关系。 可以看出，
节流孔个数对承载力有较大影响， 单排节流孔数不应

小于 ４； 单圈节流孔个数小于 ８ 时， 相同转速下承载

力较小， 大于或等于 ８ 时， 区别不大， 因此每圈节流

孔数较佳的值数是 ８。

图 ９　 不同节流孔数下承载力与转速的关系

Ｆｉｇ ９　 Ｒｅｌａｔｉｏｎ ｂｅｔｗｅｅｎ ｌｏａｄ ｃａｐａｃｉｔｙ ａｎｄ ｓｐｅｅｄ ｕｎｄｅｒ
ｄｉｆｆｅｒｅｎｔ ｏｒｉｆｉｃｅ ｎｕｍｂｅｒ

３􀆰 ６　 供气压力对轴承承载力的影响

图 １０ 示出了不同供气压力下， 承载力随转速的

变化关系。 可知， 供气压力越大， 相同转速下承载力

越大， 而且供气压力对承载力影响较大， 效果较明

显。 但是供气压力不能太大， 太大容易产生气锤振动

现象， 轴系容易失稳， 另一方面， 供气压力太大会增

加设备制造成本， 因此尽可能地选择较大的供气压力

应在合适的条件下。

图 １０　 不同供气压力下承载力与转速的关系

Ｆｉｇ １０　 Ｒｅｌａｔｉｏｎ ｂｅｔｗｅｅｎ ｌｏａｄ ｃａｐａｃｉｔｙ ａｎｄ ｓｐｅｅｄ ｕｎｄｅｒ
ｄｉｆｆｅｒｅｎｔ ｓｕｐｐｌｙ ｐｒｅｓｓｕｒｅ

４　 结论

（１） 偏心率、 轴承间隙、 供气孔直径及供气压

力均对轴承承载力有较大影响， 偏心率越大， 相同转

速下承载力越大； 轴承间隙越大， 相同转速下承载力

越小； 供气孔直径越小， 承载力越大， 但是出于加工

制造考虑， 供气孔直径不能太小； 气压力越大， 承载

力越大， 但出于经济成本及系统稳定性考虑， 供气压

力不可能太大。
（２） 环境温度对气体轴承承载力影响不大， 在

初步设计计算时可以忽略。
（下转第 １１２ 页）
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摘要： 针对传统模拟车轮踏面制动摩擦热流边界的加载方式存在的不足， 如均布热源法计算精度较低和移动热源

法计算效率较低， 提出基于间隙热流加载法的车轮踏面制动摩擦温升有限元计算方法。 以重载列车紧急制动为研究对

象， 通过与以往的移动热源法和均布热源法进行对比， 研究新方法的计算精度和计算效率。 计算结果显示： 在计算精

度方面， 新方法不仅可以达到移动热源法的计算精度， 还能体现均布热源法无法模拟的因闸瓦和踏面的接触－脱离现

象导致的车轮踏面温度时间历程曲线波动现象。 在计算时间方面， 新方法的计算效率与均布热源法的相当， 但新方法

的计算速度比移动热源法的快 ４􀆰 ３ 倍。
关键词： 列车制动； 热流密度； 温度场； 温度波动
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　  为满足经济发展需求， 发展重载运输成了一种

必然， 重载列车是运输大宗货物综合效益最有效的形

式， 它具有运量大、 能耗少、 不易受雨雪雾天气影响

等优势。 车轮踏面闸瓦制动是重载列车广泛采用的制

动形式， 其具有制动力大， 可靠性高， 且还能改善轮

轨黏着特性的优点［１］。
采用闸瓦制动的列车制动时， 车轮踏面温度会上

升将近 ３００ ℃， 且随着列车轴重的不断增加， 车轮踏



面的制动温升将会更高。 车轮踏面温度升高不仅会降

低车轮踏面强度， 诱发车轮踏面热伤损； 还与轮重共

同作用， 使车轮辐板承受更高的应力。 北美铁路的相

关研究表明［２］： 制动产生的热负荷是车轮辐板高应力

的主要原因， 由制动热负荷产生的辐板热应力远大于

机械载荷产生的机械应力。 如果车轮踏面制动温度过

高， 就会提高车轮热伤损风险， 且会导致车轮失效，
对列车的安全运行造成威胁［３］。 因此， 对列车踏面制

动温升和热应力的研究一直是铁路科研工作者的研究

热点［４］。 郑红霞等［５］ 运用 ＡＮＳＹＳ 模拟 ３ 种典型制动

工况下 （紧急制动、 常用制动和坡道制动） 车轮的

温度场分布和热应力变化， 并用试验结果验证了仿真

结果的有效性。 陈倩［６］利用数值计算的方法对 ４０ ｔ 轴
重货车紧急制动和长大下坡道制动的车轮热负荷情况

进行了模拟， 分析了其温度场和应力场， 并对车轮强

度进行了预测。 虞丽娟［７］开发了一套踏面制动车轮瞬

态温度场的有限元计算程序， 并对轴重、 制动距离、
运行速度的不同组合进行了一系列的计算， 对影响温

度场的主要因素进行了分析。
在车轮踏面摩擦制动温升计算中， 涉及如何将车

轮与闸瓦间的摩擦热能 （动能转化的热能） 分配到

车轮踏面上的问题。 以往的摩擦热能分配方式为移动

热源法和均布热源法 ２ 种。 移动热源法是指能够反应

闸瓦与车轮踏面之间相对移动的热流加载方式； 均布

热源法是指将热流密度等效为沿车轮踏面均匀分布的

加载方式［８］。 张萍等人［８］ 对计算车轮踏面制动温升

的移动热源法和均布热源法进行了对比研究， 得出了

移动热源法计算得到的车轮踏面温度具有波动性的结

论， 并认为均布热源法计算效率更高。 然而， 移动热

源法计算得到的车轮表面温度波动性， 恰好反映了车

轮踏面制动过程中车轮相对闸瓦每转动一周时， 车轮

踏面的加热 （踏面与闸瓦接触） 和冷却 （踏面与闸

瓦不接触） 过程。 综合分析以往计算方法发现： 均

布热源法计算效率高， 但计算准确度低； 移动热源法

计算准确度高， 但计算效率低。 因此 ２ 种方法均不适

合对长运行距离的踏面制动温升进行准确仿真计算，
需要开发一种同时具备高计算准确度和高计算效率的

踏面制动温升数值计算方法。
针对目前移动热源法和均布热源法存在的问题，

本文作者提出一种新的车轮踏面制动温升热流分配方

法———间歇热源法， 并以采用踏面制动的重载列车紧

急制动为研究对象， 将间隙热源法与以往的均布热源

法和移动热源法进行比较， 评估 ３ 种方法的计算精度

和计算效率。 计算结果显示， 间歇热源法具有计算准

确度高和计算效率高的优点， 适用于对车轮踏面制动

温升的长运行距离仿真计算。
１　 计算模型

采用有限元方法建立车轮踏面制动温度场数值计

算模型。 模型中考虑车轮的实际几何尺寸， 用热流边

界条件模拟闸瓦与车轮踏面间的摩擦热流 （摩擦热

流由轴重、 轮径、 闸瓦宽度、 瞬时速度和制动减加速

度等共同决定）， 用对流边界条件模拟车轮与周围环

境的热交换。
１􀆰 １　 有限元模型

考虑到轮对结构的对称性， 建立了单个车轮的有

限元模型。 模型采用轮径为 ８４０ ｍｍ 的新轮， 车轮踏

面为 ＬＭ 型。 车轮有限元模型如图 １ 所示， 材料属性

见表 １。 模型中的节点数为 ３４１ ９００， 最小网格尺寸

为 ０􀆰 ４ ｍｍ。 为了保证计算精度和提高计算效率， 将

车轮踏面表层局部区域网格进行了细化处理。

图 １　 车轮有限元模型

Ｆｉｇ １　 Ｔｈｅ ｆｉｎｉｔｅ ｅｌｅｍｅｎｔ ｍｏｄｅｌ ｏｆ ｔｈｅ ｗｈｅｅｌ

表 １　 车轮材料参数

Ｔａｂｌｅ １　 Ｔｈｅ ｍａｔｅｒｉａｌ ｐａｒａｍｅｔｅｒｓ ｏｆ ｔｈｅ ｗｈｅｅｌ

密度 ρ ／ （ｋｇ·ｍ－３） ７ ８００

比热容 ｃ ／ （Ｊ·ｋｇ·℃ －１） ４７０

热传导率 ｋ ／ （Ｗ·ｍ·℃ －１） ５０

环境温度 Ｔ ／ ℃ ４０

１􀆰 ２　 边界条件

闸瓦制动的车轮温升一般只考虑两类边界条件，
即热量输入的第二类边界条件 （热流边界条件） 和

热量输出的第三类边界条件 （对流边界条件）， 如图

２ 所示。 在计算模型中， 热流边界条件关注热流的大

小和热流在车轮踏面上的分布形式。 其中， 热流密度

的大小可通过能量守恒定理确定， 然而在热流分布形

式的处理上却相对麻烦， 以往的解决手段要么不能有

效反映车轮踏面温升过程， 要么是计算效率太低。 本

文作者提出了一种新的方法———间歇热源法， 既可以

有效反应实际情况又可以提高计算效率。
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图 ２　 车轮边界条件示意图

Ｆｉｇ ２　 Ｔｈｅ ｗｈｅｅｌ ｂｏｕｎｄａｒｙ ｃｏｎｄｉｔｉｏｎ ｄｉａｇｒａｍ

１􀆰 ２􀆰 １　 热流边界条件

热流边界条件要考虑的第一个任务是热流密度。
热流密度是热流输入面上单位时间流入单位面积的热

量。 根据能量守恒定律， 假设车辆在制动过程中动能

的损失全部转化为摩擦热， 这些摩擦热绝大部分通过

踏面输送到车轮中， 极小的一部分由闸瓦吸收， 因此

引入车轮与闸瓦间的热流分配系数 η， 则车轮踏面热

流密度［９］为

ｑ（ ｔ）＝ η

ｄ
１
２
ｍｖ２０－

１
２
ｍｖ２（ ｔ）æ

è
ç

ö

ø
÷

ｄ（ ｔ）
Ｓ

＝η
ａｍ（ｖ０－ａｔ）

Ｓ
（１）

式中： ｖ０ 为列车初速度， ｍ ／ ｓ； ｍ 为每个车轮所承受

的质量， ｋｇ； ａ 为制动减加速度， ｍ ／ ｓ２； Ｓ 为闸瓦与

踏面接触面积， ｍ２。
其中热流分配系数 η 为

η＝
λｗ ａｂ

λｗ ａｂ λｂ ａｗ

（２）

式中： ａｗ、 ａｂ、 λｗ、 λｂ 分别为车轮导温系数、 闸瓦

导温系数、 车轮导热系数和闸瓦导热系数。
根据车轮闸瓦的材料属性， 一般取 η 为 ０􀆰 ９１［１０］。

１􀆰 ２􀆰 ２　 热流加载方式

热流边界条件的第二个任务是确定热流分布形

式， 也称之为热流加载方式。 以往的热流加载方式有

移动热源法和均布热源法 ２ 种， 本文作者提出了间歇

热源法。 图 ３ 为 ３ 种热流加载方式的示意图。

图 ３　 ３ 种热流密度加载方式示意图

Ｆｉｇ ３　 Ｔｈｒｅｅ ｈｅａｔ ｆｌｕｘ ｌｏａｄｉｎｇ ｍｅｔｈｏｄｓ ｄｉａｇｒａｍ （ａ） ｍｏｖｉｎｇ ｈｅａｔ
ｓｏｕｒｃｅ ｍｅｔｈｏｄ； （ｂ） ｅｖｅｎｌｙ ｈｅａｔ ｓｏｕｒｃｅ ｍｅｔｈｏｄ；
（ｃ） ｉｎｔｅｒｍｉｔｔｅｎｔ ｈｅａｔ ｓｏｕｒｃｅ ｍｅｔｈｏｄ

１􀆰 ２􀆰 ２􀆰 １　 移动热源法

在闸瓦制动过程中， 车轮与闸瓦之间始终存在着

相对运动， 两者的接触面时刻在改变着， 导致踏面上

热流密度的输入区域不断变化。 热流密度的输入区域

是一个连续变化的过程， 想要真实地模拟闸瓦制动过

程， 就必须在热流加载上体现车轮踏面与闸瓦的

“接触－脱离接触－接触” 的交替过程， 就像是闸瓦在

车轮踏面上移动一样， 将这种反应闸瓦相对于车轮踏

面移动的热流加载方式称为移动热源法。
移动热源法加载方式如下：
（１） 设车轮周长为 Ｓｃ， 并将其等分为 ｎ 份， 每

个载荷步内闸瓦相对车轮踏面圆周方向的移动距离为

Δｌ＝
Ｓｃ

ｎ
（３）

（２） 闸瓦相对于踏面移动 Δｌ 距离所用的时间间

隔 Δｔ ｉ 为

Δｔ ｉ ＝
２Δｌ

（ｖｉ＋ｖｖ－１）
， （ ｉ＝ １， ２， ３，．．．， ｍ） （４）

式中： ｉ 为载荷步序号； ｖｉ 为当前载荷步结束时的车

轮圆周线速度； ｉ＝ １ 时对应的 ｖ０ 为车轮初始圆周线
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速度； ｍ 为总载荷步数； ｍ＝ ｓ
Δｌ

； 其中 ｓ 为制动距离。

（３） 记闸瓦长度为 Ｌ， 车轮转动过程中闸瓦扫过

的区域内有
Ｌ
Ｓｃ

的踏面施加热流边界条件， 其余 １－
Ｌ
Ｓｃ

部分施加对流边界条件。 热流大小通过公式 （１） 计

算， 得到：
ｑ１（ ｔ）＝ ｑ（ ｔ） （５）
（４） 每个载荷步内， 对流边界条件沿车轮周向

移动 Δｌ。 为确保模拟结果的连续性， 必须使 Δｌ＜Ｌ，

考虑到计算机的计算效率， 取 Δｌ＝
Ｌ
２
。

１􀆰 ２􀆰 ２􀆰 ２　 均布热源法

移动热源法虽然能够较为真实地模拟闸瓦在踏面

上的移动， 但是计算效率低， 所以有些研究者对此进

行了简化， 将热流密度简化为沿踏面周向均匀分布的

加载方式， 即均布热源法。 均布热源法假设车轮踏面

整个圆周内 （闸瓦扫过的区域） 同时有热流输入。
根据热流密度函数公式 （１）， 热流密度函数与接触

面积成反比， 所以采用均布热源法时， 需要将公式

（１） 表示的热流密度进行等效转换， 相应的转换关

系为

ｑ２（ ｔ）＝
Ｌ
Ｓｃ
ｑ（ ｔ） （６）

１􀆰 ２􀆰 ２􀆰 ３　 间歇热源法

均布热源法虽然形式简洁且计算效率高， 但是忽

略了闸瓦制动过程中闸瓦与踏面 “接触－脱离接触－
接触” 的交替过程， 使计算结果与实际物理现象之

间存在明显差异。 基于此， 本文作者提出了一种能够

两者兼顾的热流密度加载方式， 即间歇热源法。
间歇热源法是将均布热源法中只承受热流输入区

域修改为热流与对流交替进行的加载面。 设闸瓦相对

车轮转动一圈耗费的时间为 ｔｃｉ， ｉ 为从制动开始时车

轮所转圈数， 车轮转动一圈的过程中， 踏面与闸瓦持

续接触的时间为 ｔｃｉ１， 不接触的时间为 ｔｃｉ２， 且 ｔｃｉ ＝ ｔｃｉ１＋
ｔｃｉ２。 在闸瓦可能接触的车轮踏面上， 在整个 ｔｃｉ时段

内， ｔｃｉ１时段添加热流边界， ｔｃｉ２ 时段添加对流边界。
根据能量守恒定律， 采用间歇热源法时， 车轮转动一

圈的热流总量等于均布热源法转动一圈的热流总量，
则可将间歇热源法的热流密度改写为

ｑ３（ ｔ）＝
ｔｃｉ
ｔｃｉ１

ｑ２（ ｔ）＝
ｔｃｉ
ｔｃｉ１

Ｌ
Ｓｃ
ｑ（ ｔ） （７）

假设车轮踏面相对闸瓦转动一圈之内为匀转速运

动， 则车轮某部分与闸瓦接触的时间与车轮转动一圈

的时间之比等于闸瓦长度与车轮周长之比， 即
ｔｃｉ１
ｔｃｉ

＝

Ｌ
Ｓｃ

。 经化简公式 （７） 可写为

ｑ３（ ｔ）＝ ｑ（ ｔ） （８）
１􀆰 ２􀆰 ３　 对流边界条件

由于车轮结构简单， 且车轮转速较高， 因此影响

车轮表面对流换热系数的主要因素是车辆运行速度，
根据实验法可以得到第三类边界条件表面散热系数

ｈ［１１］为

ｈ（ ｔ）＝ ０．３８２ ８＋１４．３９ｖ（ ｔ） （９）
１􀆰 ２􀆰 ４　 计算条件

以 ２５ ｔ 轴重的重载列车为分析对象， 通过计算紧

急制动工况下车轮踏面的温度场特性， 分析比较 ３ 种

热流密度加载方法的计算效率和计算结果的差异。 其

中车体总质量为 １００ ｔ， 制动初速度为 ８０ ｋｍ ／ ｈ， 制动

减加速度为 １􀆰 ２ ｍ ／ ｓ２。
２　 计算结果与分析

基于不同热流密度加载方式， 对踏面制动导致的

车轮温升问题进行仿真， 分别计算紧急制动工况下的

车轮温度场； 讨论移动热源法、 均布热源法和间歇热

源法计算得到的车轮温度时间历程特性、 温度场分布

特性和温度波动特性， 以及各种热流加载方法的计算

效率。
２􀆰 １　 温度时间历程特性

分别选取 ３ 种热流密度加载方式下最高温度对应

节点， 并绘制其时间历程曲线， 结果如图 ４ 所示。

图 ４　 ３ 种热流密度加载方法最高温度节点时间历程曲线

Ｆｉｇ ４　 Ｔｈｅ ｔｅｍｐｅｒａｔｕｒｅ⁃ｔｉｍｅ ｃｕｒｖｅｓ ｏｆ ｔｈｅ ｈｉｇｈｅｓｔ ｔｅｍｐｅｒａｔｕｒｅ ｎｏｄｅ
ｗｉｔｈ ｔｈｒｅｅ ｈｅａｔ ｆｌｕｘ ｌｏａｄｉｎｇ ｍｅｔｈｏｄｓ

移动热源法最符合闸瓦制动的物理过程， 所以计

算结果最精确。 从图 ４ 所示的仿真结果可看出： 均布

热源法能够反应移动热源法温度的整体变化趋势； 间
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歇热源法与移动热源法得到的结果基本相同， 且能够

反应均布热源法所缺乏的温度波动特性。
表 ２ 给出了 ３ 种热流密度加载方式所计算得到的

最高温升， 结果显示： 间歇热源法的计算结果与移动

热源法的计算结果基本相等， 能够达到移动热源法的

计算精度。

表 ２　 ３ 种热流密度加载方式计算的最高温升

Ｔａｂｌｅ ２　 Ｔｈｅ ｈｉｇｈｅｓｔ ｔｅｍｐｅｒａｔｕｒｅ ｒｉｓｅ ｗｉｔｈ ｔｈｒｅｅ ｈｅａｔ
ｆｌｕｘ ｌｏａｄｉｎｇ ｍｅｔｈｏｄｓ

加载方式 最高温升 Ｔ ／ ℃
移动热源法 ２９６．６
均布热源法 ２８６．２
间歇热源法 ２９９．６

２􀆰 ２　 温度场分布特性

选取 ３ 种热流密度加载方式下踏面最高温升时

刻， 观察 ３ 种方式下的车轮温度场分布云图， 如图

５—７ 所示。 结果显示： 移动热源法计算得到的车轮

温度场沿周向非均匀分布； 均布热源法和间歇热源法

计算得到的车轮温度场沿周向均匀分布。

图 ５　 移动热源法温度场

Ｆｉｇ ５　 Ｔｈｅ ｔｅｍｐｅｒａｔｕｒｅ ｆｉｅｌｄ ｏｆ ｔｈｅ ｍｏｖｉｎｇ ｈｅａｔ ｓｏｕｒｃｅ ｍｅｔｈｏｄ

图 ６　 均布热源法温度场

Ｆｉｇ ６　 Ｔｈｅ ｔｅｍｐｅｒａｔｕｒｅ ｆｉｅｌｄ ｏｆ ｔｈｅ ｅｖｅｎｌｙ ｈｅａｔ ｓｏｕｒｃｅ ｍｅｔｈｏｄ

图 ７　 间歇热源法温度场

Ｆｉｇ ７　 Ｔｈｅ ｔｅｍｐｅｒａｔｕｒｅ ｆｉｅｌｄ ｏｆ ｔｈｅ ｉｎｔｅｒｍｉｔｔｅｎｔ ｈｅａｔ ｓｏｕｒｃｅ ｍｅｔｈｏｄ

图 ５ 中显示： 车轮最高温升出现在闸瓦与车轮即

将脱离的位置， 而最低温升出现在闸瓦与车轮即将接

触的位置。 移动热源法所计算得到的这种非均匀分布

以及最高 （最低） 温升出现的位置体现了闸瓦制动

过程中闸瓦与踏面 “接触－脱离接触－接触” 的交替

过程的物理现象。 而均布热源法和间歇热源法计算结

果均不能反映上述现象。
２􀆰 ３　 温度波动特性

为真实模拟车轮与闸瓦的 “接触－脱离接触－接
触” 的交替过程， 移动热源法和间歇热源法在热流

加载过程中， 闸瓦与车轮踏面的接触面不是单一地吸

收热量， 而是存在着吸、 放热的交替进行。 在吸热阶

段温度升高， 放热阶段温度降低， 所以呈现出温度的

波动现象。 而采用均布热源法计算时， 整个接触面均

为热流输入面， 所以呈现出平滑的曲线。
选取最高温升节点所在径向截面， 绘制其径向各

节点的温度时间历程曲线， 观察各节点的温度波动情

况， 如图 ８ 和图 ９ 所示。

图 ８　 移动热源法波动深度

Ｆｉｇ ８　 Ｔｈｅ ｄｅｐｔｈ ｏｆ ｆｌｕｃｔｕａｔｉｏｎ ｏｆ ｔｈｅ ｍｏｖｉｎｇ ｈｅａｔ ｓｏｕｒｃｅ ｍｅｔｈｏｄ
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图 ９　 间歇热源法波动深度

Ｆｉｇ ９　 Ｔｈｅ ｄｅｐｔｈ ｏｆ ｆｌｕｃｔｕａｔｉｏｎ ｏｆ ｔｈｅ ｉｎｔｅｒｍｉｔｔｅｎｔ ｈｅａｔ
ｓｏｕｒｃｅ ｍｅｔｈｏｄ

结果表明： 不论采用移动热源法还是间歇热源

法， 当径向深度为 ４ ｍｍ 时， 节点的温度时间历程曲

线的波动特性基本消失。 所以间歇热源法和移动热源

法计算得到的温度时间历程曲线的波动特性可以反映

闸瓦制动过程中闸瓦与踏面 “接触－脱离接触－接触”
的交替过程的物理现象， 且间歇热源法可以到达移动

热源法的计算精度。
２􀆰 ４　 计算效率

表 ３ 给出了 ３ 种热流密度加载方式的计算耗时

（使用 ｄｅｌｌ Ｔ７５０ 工作站计算）。 结果显示， 在相同条

件下， 间歇热源法的计算效率是移动热源法的 ４􀆰 ３
倍， 而均布热源法的计算效率仅是间歇热源法的 １􀆰 ３
倍。 这表明间歇热源法与均布热源法计算效率相当，
但远高于移动热源法。

表 ３　 ３ 种热流加载方法的计算耗时

Ｔａｂｌｅ ３　 Ｔｈｅ ｔｉｍｅ⁃ｃｏｎｓｕｍｉｎｇ ｏｆ ｃａｌｃｕｌａｔｉｏｎ ｗｉｔｈ ｔｈｒｅｅ ｈｅａｔ
ｆｌｕｘ ｌｏａｄｉｎｇ ｍｅｔｈｏｄｓ

加载方式 计算耗时 ｔ ／ ｈ
移动热源法 ２６
均布热源法 ６
间歇热源法 ７．８

３　 结论

（１） 在分析以往车轮踏面制动温升计算方法优

缺点的基础上， 提出了一种新的计算车轮踏面制动温

升的有限元方法———间歇热源法。
（２） 通过建立有限元模型， 以重载列车的紧急

制动为研究对象， 采用 ３ 种热流密度加载方式计算车

轮的温度时间历程特性、 温度场分布特性、 温度场波

动特性和计算效率， 结果显示： 间歇热源法计算得到

的温度时间历程曲线和最高温升与移动热源法的基本

相同； 间歇热源法和移动热源法计算得到的温度时间

历程曲线均有波动现象， 且波动深度基本相同； 间歇

热源法的计算效率与均布热源法的计算效率相当， 且

远高于移动热源法。
（３） 间歇热源法可以达到移动热源法的计算精

度， 且计算效率远高于移动热源法。 因此， 更适合于

长运行距离的车轮踏面制动温升的仿真计算。
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摘要： 在浮环转子轴承系统静、 动力学分析中， 环速比是影响功耗、 温升及转子轴承系统的稳定性和可靠性的重

要指标。 以水作为润滑介质， 在工作转速 １ ０００～１０ ０００ ｒ ／ ｍｉｎ， 载荷为 ４５、 ７５ Ｎ 工况下， 实验测量浮环轴承浮环的转

速和环速比， 并研究浮环转速和环速比随主轴转速的变化趋势。 实验结果表明： 浮环轴承能有效减小轴颈与轴瓦之间

的相对速度， 环速比与工作转速之间呈非线性关系； 在重载工况下环速比随着主轴转速的升高快速下降， 有进一步优

化设计的需要， 以维持环速比稳定， 而在轻载工况下环速比随着主轴转速的升高而上升， 说明浮环轴承更适合于高速

轻载的场合。
关键词： 浮环轴承； 结构尺寸； 环速比
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　 随着旋转机械向高速、 高精度、 大功率和轻量化

方向的迅速发展， 对轴承性能的要求越来越高。 在高

速和超高速运转工况下， 一般的滑动轴承和滚动轴承

已经不能很好地满足工作需求。 为满足高速运转的需

要， 研究人员设计出了浮环轴承。 浮环轴承的具体结

构， 可以视为 ２ 个径向普通滑动轴承的组合， 即是一

种被运动浮环分开的双膜润滑轴承， 如图 １ 所示。

图 １　 浮环轴承示意图

Ｆｉｇ １　 Ｓｃｈｅｍａｔｉｃ ｖｉｅｗ ｏｆ ｔｈｅ ｆｌｏａｔｉｎｇ ｒｉｎｇ ｂｅａｒｉｎｇ



对于径向浮环轴承， 运动浮环的引入会增加润滑

剂的卷吸速度， 从而增加其动压效应， 也会增加润滑

剂的动压作用引起热作用。 同时双层油膜润滑可以提

高润滑质量， 大大减小轴颈与轴瓦之间的相对速度，
从而降低轴承系统的温度和摩擦功耗， 使得润滑油膜

仍可处于层流状态， 尤其是在高速、 超高速的场合下

保证机器系统稳定工作。 设计好的浮环轴承可以在相

同承载能力下比普通轴承的功耗低 ２０％～３０％ ［１］。
浮环轴承具有制造价格低、 摩擦功耗低、 稳定性

好等突出的优点， 目前已被广泛应用于涡轮增压器、
内燃机等高速、 轻载的转子系统中。 从最初探索浮环

轴承可行性和实用性到其静特性的研究， 再到机械设

备上的实际应用， 以及到浮环轴承的动特性研究， 国

内外学者在理论和实验方面对浮环轴承已大量的研究

工作， 并通过不断创新， 为新浮环轴承设计积累了许

多经验和方法。 例如 ＬＩ 和 ＲＯＨＤＥ［２］考虑温度对润滑

油黏度的影响， 对高速浮环轴承的转速比和承载能力

进行了研究， 认为浮环轴承只适合于高速、 轻载工

况。 ＣＬＡＲＫ 等［３］通过研究浮环轴承的稳态模型， 很

好地模拟出浮环轴承内部的温度分布和变化。 徐思友

等［４］、 赵新军和何洪［５］ 对涡轮增压器浮环轴承的转

速比及动态稳定性进行了研究， 分析了保证浮环平衡

运转的条件。 裴世源等［６］考虑热效应的影响， 建立了

浮环轴承热流体动力润滑模型， 对环速比随主轴转速

变化的机制进行了研究， 为高速浮环轴承的热力学建

模和计算分析提供了一定的理论依据。 买吾拉等［７］考

虑热效应的影响， 研究了结构参数对浮环轴承润滑特

性的影响， 为浮环轴承的设计提供了指导。
在浮环轴承设计和使用过程中， 目前虽然取得了

较大的进展， 但依然存在较多问题， 例如高速下浮环

转速突降［８］ 或卡死［９］， 油膜涡动［１０］， 振动过大［１１］，
甚至灾难性停机故障［１２］ 等， 浮环轴承设计的理论和

试验研究还远未完善。
在浮环转子轴承系统静、 动力学分析中， 环速比

是一个重要的参数， 其数值选取是否合理将直接影响

到功耗、 温升及转子轴承系统的稳定性和可靠性的重

要指标， 因此， 如何在全工况范围内准确计算环速比

就显得尤为重要。 本文作者采用实验的方法对浮环轴

承浮环的转速和环速比进行测量， 并研究浮环转速和

环速比随主轴转速的变化趋势。
１　 实验部分

１􀆰 １　 浮环轴承结构

浮环轴承可以视为 ２ 个径向普通滑动轴承的组

合， 即是一种被运动浮环分开的双膜润滑轴承。 轴颈

表面和浮环内表面之间的润滑膜为内膜 （内层轴

承）， 浮环外表面和轴承内表面之间的润滑膜为外膜

（外层轴承）。 因此， 对于浮环轴承的设计可以在普

通滑动轴承的基础上进行。 在设计过程中， 常常有一

些给定的参数， 比如施加载荷、 轴的相关尺寸、 转速

等。 最后按照已给定的参数和实际的经验来选取、 优

化和确定浮环轴承的最佳尺寸， 包括宽径比、 内外膜

相对间隙、 偏心率等［１３］。
图 ２ 示出了浮环轴承的有关参数， 表 １ 给出了浮

环轴承的几何参数和工况参数。

图 ２　 浮环轴承横截面图

Ｆｉｇ ２　 Ｃｒｏｓｓ⁃ｓｅｃｔｉｏｎａｌ ｖｉｅｗ ｏｆ ｔｈｅ ｆｌｏａｔｉｎｇ ｒｉｎｇ ｂｅａｒｉｎｇ

表 １　 浮环轴承的几何参数和工况参数

Ｔａｂｌｅ １　 Ｇｅｏｍｅｔｒｉｃａｌ ｐａｒａｍｅｔｅｒｓ ａｎｄ ｗｏｒｋｉｎｇ ｃｏｎｄｉｔｉｏｎ ｏｆ
ｔｈｅ ｆｌｏａｔｉｎｇ ｒｉｎｇ ｂｅａｒｉｎｇ

浮环内半径 Ｒ１ ＝ ２０．４８５ ｍｍ

浮环外半径 Ｒ２ ＝ ２５．４３８ ｍｍ

内膜宽度 Ｌｉ ＝ ２６ ｍｍ

外膜宽度 Ｌｏ ＝ ２８ ｍｍ

初始内间隙 Ｃ ｉ０ ＝ ３７．４５ μｍ

初始外间隙 Ｃｏ０ ＝ ８５．３５ μｍ

转速 ｎｓ ＝ １ ０００～１０ ０００ ｒ ／ ｍｉｎ

载荷 Ｗ＝ ３５～７５ Ｎ
进油温度 Ｔｉｎ ＝ ２１～２５ ℃

润滑介质 过滤水

１􀆰 ２　 实验台结构及实验条件

图 ３ 为水润滑轴承支撑实验台的结构示意图。 实

验台主要由转子轴承系统、 试验浮环轴承、 静载荷加

载系统、 供水系统、 驱动系统 （气浮电机） 和数据

采集系统等组成。 试验台主轴由孔径参数相同的 ２ 个

水润滑动静压轴承支撑， 轴承在套筒内部安装并通过

轴承座在底座上固定， 轴承以水作为润滑介质， 高压

水进人实验台后分为两路分别进入前后轴承。 供水系

统根据实验要求提供可调的供水压力， 保证动静压轴
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承安全工作。 实验主轴通过联轴器在气浮轴承支撑的

电机驱动下工作。 联轴器中装有缓冲橡胶， 缓解电机

与实验主轴存在不对中的冲击。 气浮电机通过变频器

提供不同的工作频率来实现对电机转速的控制， 从而

调节试验主轴的转速。 在实验主轴端部安装有加载荷

装置， 通过悬挂的砝码来施加和调节载荷， 为了避免

偏载， 在滑动轴承外圆加工了一个槽， 由绳通过槽施

力在轴承上。

图 ３　 实验台示意图

Ｆｉｇ ３　 Ｓｃｈｅｍａｔｉｃ ｖｉｅｗ ｏｆ ｔｈｅ ｔｅｓｔ ｒｉｇ

实验以水作为浮环轴承的润滑介质， 水作为一种

低黏度、 大比热容的润滑介质， 能够很好地解决轴承

转子系统高速长时间运转时的温升问题。 水的进口温

度为 ２１ ～ ２５ ℃。 实验在工作转速 １ ０００ ～ １０ ０００
ｒ ／ ｍｉｎ， ７５ 和 ４５ Ｎ 两种载荷下进行。
１􀆰 ３　 实验方案

实验采用了 １ 个电涡流位移传感器 （上海欧多

ＯＤ９０００⁃Ｄ） 测量浮环的转速 （其布置如图 ４ 所示），
２ 个温度传感器分别测量进油和出油温度 （分别安装

于进油孔和出油孔位置）， １ 个拉力传感器测量施加

的载荷大小， １ 个流量计控制供油量。

图 ４　 传感器的布置

Ｆｉｇ ４　 Ｓｅｔｕｐ ｏｆ ｔｈｅ ｅｄｄｙ⁃ｃｕｒｒｅｎｔ ｓｅｎｓｏｒ

采集系统为 ＮＩ ＰＸＩ⁃１０４２ 机箱系列配合 Ａ ／ Ｄ 采集

卡 ＰＸＩ⁃６２５５， 其通道数为 ２４， 分辨率为 １６ ｂｉｔ， 单通

道的最高采样频率可达 １０ ＭＨｚ。
在轴承体上垂直浮环轴承的中心线位置加工了一

个螺纹孔， 用于浮环转速的测量， 由于要将探头埋入

并密封， 因此需确定油压的分布以选定低压值位

置［５］， 因此螺纹孔中心线尽量选在＋ｙ 向。
由于浮环轴承上有进油孔， 浮环旋转小孔每经

过电涡流传感器安装位置时采集的电压信号均出现

峰值， 从而可判断浮环轴承的转动周期， 并计算出对

应的转速。 使用 ＬａｂＶｉｅｗ 编写采序实现数据采集， 采

样频率为 ４ ０００ Ｈｚ。 在主轴转速稳定下用电涡流位移

传感器采集的时域信号和频谱信号如图 ５ 所示。

图 ５　 主轴转速为 ５ ２９１ ｒ ／ ｍｉｎ 时的时域信号和频谱号

Ｆｉｇ ５　 Ｔｈｅ ｔｉｍｅ ｄｏｍａｉｎ ｓｉｇｎａｌ ａｎｄ ｆｒｅｑｕｅｎｃｙ ｓｐｅｃｔｒｕｍ ａｔ ｔｈｅ
ｓｐｉｎｄｌｅ ｓｐｅｅｄ ｏｆ ５ ２９１ ｒ ／ ｍｉｎ

从图 ５ 中主轴转速 ５ ２９１ ｒ ／ ｍｉｎ 下的时域信号和

频域信号可以看到， 试验采集到的工频信号非常明

显， 表明所搭建的试验台的测试系统是可靠的。
２　 实验结果与分析

在主轴转速 ４ ７０３ ｒ ／ ｍｉｎ、 载荷 ７５ Ｎ 工况下， 采

用电涡流位移传感器采集浮环轴承的时域信号和频谱

信号。 图 ６ 示出了加速试验时测到的部分时域信号和

频谱信号。

图 ６　 加速试验时的时域和频谱信号 （４ ７０３ ｒ ／ ｍｉｎ， ７５ Ｎ）
Ｆｉｇ ６　 Ｔｈｅ ｔｉｍｅ ｄｏｍａｉｎ ｓｉｇｎａｌ ａｎｄ ｆｒｅｑｕｅｎｃｙ ｓｐｅｃｔｒｕｍ ａｔ

ａｃｃｅｌｅｒａｔｉｏｎ ｔｅｓｔ （４ ７０３ ｒ ／ ｍｉｎ， ７５ Ｎ）
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分析时域信号和频谱信号数据可得到浮环的转

速。 图 ７ 示出了浮环的转速和环速比随主轴转速的变

化曲线。

图 ７　 加速试验时浮环转速和环速比随转速的变化 （７５ Ｎ）
Ｆｉｇ ７　 Ｖａｒｉａｔｉｏｎ ｏｆ ｒｉｎｇ ｓｐｅｅｄ ａｎｄ ｒｉｎｇ ｓｐｅｅｄ ｒａｔｉｏｓ ｗｉｔｈ ｒｏｔｏｒ

ｓｐｅｅｄ ａｔ ａｃｃｅｌｅｒａｔｉｏｎ ｔｅｓｔ （７５ Ｎ）

在同样工况条件下， 做了浮环轴承降速试验， 如

图 ８ 所示为主轴转速 ６ ４５２ ｒ ／ ｍｉｎ 时采集到的时域信

号和频域信号。

图 ８　 降速试验时的时域信号和频谱信号 （６ ４５２ ｒ ／ ｍｉｎ， ７５ Ｎ）
Ｆｉｇ ８　 Ｔｈｅ ｔｉｍｅ ｄｏｍａｉｎ ｓｉｇｎａｌ ａｎｄ ｆｒｅｑｕｅｎｃｙ ｓｐｅｃｔｒｕｍ ａｔ

ｄｅｃｅｌｅｒａｔｉｏｎ ｔｅｓｔ （６ ４５２ ｒ ／ ｍｉｎ， ７５ Ｎ）

分析数据得到了浮环的转速和环速比随转速变化

的趋势， 如图 ９ 所示。 可见环速比与工作转速之间呈

非线性关系。

图 ９　 降速试验时浮环转速和环速比随转速的变化 （７５ Ｎ）
Ｆｉｇ ９　 Ｖａｒｉａｔｉｏｎ ｏｆ ｒｉｎｇ ｓｐｅｅｄ ａｎｄ ｒｉｎｇ ｓｐｅｅｄ ｒａｔｉｏｓ ｗｉｔｈ ｒｏｔｏｒ

ｓｐｅｅｄ ａｔ ａｃｃｅｌｅｒａｔｉｏｎ ｔｅｓｔ （７５ Ｎ）

ＳＨＡＷ 等基于短轴承理论提出了环速比的计算公

式［６］：
ωＮ

ωＷ

＝ １
１＋ μＷＬＷＲ

３
ｒＷ( ) ／ μＮＬＮＲ

３
ｒＮ( ) ＣＮ ／ ＣＷ

（１）

式中： ωＮ、 ωＷ 分别表示浮环和轴颈转速； μＮ、 μＷ 分

别为内外膜润滑油黏度； ＬＮ、 ＬＷ 分别为内外油膜宽

度； ＲｒＮ、 ＲｒＷ分别为浮环内外半径； ＣＮ、 ＣＷ 分别为

内外油膜间隙。
该公式因形式简单、 使用方便等优点被很多学

者所采纳， 然而其使用范围还有待考证。 另一方面，
当前研究多基于等温模型开展［１４］， 即假定内外膜

具有相同的黏度， 根据公式 （１）， 当浮环结构尺寸

确定后， 环速比是常数， 与转速和载荷等工况参数不

相关， 然而试验结果与此相反。 由图 ７ 和图 ９ 可发

现， 环速比随主轴转速的升高而快速下降， 在主轴转

速达到最大值时， 环速比值为 ０􀆰 ３１， 并有保持下降

的趋势， 但低速时环速比值为 ０􀆰 ３８。 这意味着在重

载高转速工况条件下浮环轴承的轴颈和轴瓦之间相对

速度的减小效果并不明显， 为保证浮环轴承转子系统

在高转速下能长时间稳定工作， 需要进一步优化

设计。
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在主轴转速 ２ ３７１ ｒ ／ ｍｉｎ、 载荷 ４５ Ｎ 工况下， 采

集到的时域信号和频域信号如图 １０ 所示。

图 １０　 时域信号和频谱信号 （２ ３７１ ｒ ／ ｍｉｎ， ４５ Ｎ）
Ｆｉｇ １０　 Ｔｈｅ ｔｉｍｅ ｄｏｍａｉｎ ｓｉｇｎａｌ ａｎｄ ｆｒｅｑｕｅｎｃｙ ｓｐｅｃｔｒｕｍ

（２ ３７１ ｒ ／ ｍｉｎ， ４５ Ｎ）

图 １１ 示出了浮环的转速和环速比随转速的变化

曲线。 从图 １１ 可知， 施加载荷 ４５ Ｎ 时环速比随主轴

转速的升高而上升， 低速时达到了 ０􀆰 ５０６， 在主轴转

速达到最大值时， 环速比达到 ０􀆰 ５１３， 并有继续上升

的趋势。 这说明在高转速、 轻载荷工况条件下浮环轴

承在减小轴颈与轴瓦之间的相对速度方面效果很明

显， 稳定性更好， 更适合于高速轻载的场合。

图 １１　 浮环转速和环速比随转速的变化 （４５ Ｎ）
Ｆｉｇ １１　 Ｖａｒｉａｔｉｏｎ ｏｆ ｒｉｎｇ ｓｐｅｅｄ ａｎｄ ｒｉｎｇ ｓｐｅｅｄ ｒａｔｉｏｓ ｗｉｔｈ

ｒｏｔｏｒ ｓｐｅｅｄ （４５ Ｎ）

从图 ７、 ９、 １１ 可知， 主轴转速超过一定值以后

浮环才开始转动， 比如从图 ７ 可以看到， 主轴转速超

过 ４ ５００ ｒ ／ ｍｉｎ 后浮环才开始启动， 浮环开始转动的

时刻有所滞后。 这可能是由于内外膜的粗糙峰接触引

起的。
３　 结论

（１） 浮环轴承能有效减小轴颈与轴瓦之间的相

对速度。 浮环的降速作用对解决旋转机械高速长时间

运行时的温升高、 摩擦功耗大等问题有显著作用。
（２） 高速重载下 （如载荷为 ７５ Ｎ） 浮环轴承环

速比随着主轴转速的升高快速下降， 因而高速重载下

如何维持环速比稳定还有待进一步研究和优化设计。
而高速轻载下环速比随着主轴转速的升高有继续上升

的趋势， 说明浮环轴承更适合于高速轻载的场合。
（３） 浮环开始转动的时刻有所滞后， 这可能是

由于内外膜的粗糙峰接触引起的。
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摘要： 针对超长直列汽缸接缝处与活塞环之间的高速冲击特点， 设计高差速旋转 “面－面” 接触磨损试验装置。
通过模拟活塞环与超长直列汽缸接缝处的接触状态、 滑动速度所受蒸汽压力， 测量活塞环、 汽缸套不同位置的磨损

量， 观察活塞环、 汽缸套磨损前后的形貌变化， 探索在高速冲击下活塞环与超长直列汽缸套接缝处的磨损规律。 结果

表明： 设计的高差速旋转 “面－面” 接触磨损试验装置， 可以模拟超长直列汽缸与活塞环之间的高速冲击磨损行为；
汽缸套接缝处存在倒角将增加该摩擦副磨损， 尤其将大幅增加对摩活塞环的磨损； 倒角汽缸套的 “迎环面” 磨损严

重， 行程中段及 “背环面” 磨损轻微。
关键词： 超长直列汽缸套； 冲击磨损； 活塞环
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　 汽缸套－活塞环作为蒸汽动力装置中的核心摩擦

副， 其摩擦磨损性能直接影响蒸汽机的机械效率和可

靠性［１］。 为获得持久推力， 蒸汽动力装置普遍采用超

长直列汽缸［２－３］， 而超过 ６ ｍ 的汽缸套无法一次加

工， 只能采用拼接的方式连接。 为了消除工作面接缝

处因加工精度及热机械变形带来的台阶， 各节汽缸套

端部工作面加工成大倒角， 导致接触部位产生较大楔

形凹槽。 当活塞的最大活动速度超过 ５０ ｍ ／ ｓ［２］ 时，
活塞环与汽缸套连接处会产生强烈的冲击， 此时的接

触力远远大于活塞环的弹力和背压之和， 导汽缸套与

活塞环的磨损加剧， 甚至使活塞环折断， 导致维护周

期缩短， 工作寿命及可靠性大大降低。
国内外学者进行缸套－活塞环磨损试验时， 主要

针对上止点附近的工况条件， 其普遍采用的试验方法

是： 选用缸套、 活塞环零件或从零件上取样， 通过模

拟该摩擦副的往复运动形式、 燃烧室最大爆压、 上止

点附近的工作温度和线速度， 以及微量的润滑油来进

行试验［４－９］。 该试验方法为了保证配对副间的边界润



滑状态， 其滑动速度普遍较低 （ ＜０􀆰 ３ ｍ ／ ｓ）。 然而，
滑动速度将对冲击磨损行为造成巨大影响。 因此， 现

有的试验方法和结论难以模拟和反映超长直列汽缸套

接缝处冲击磨损行为。
本文作者针对超长直列汽缸套－活塞环配对副之

间的运动特点和工况条件， 研制了高差速旋转 “面－
面” 接触磨损试验装置， 探索活塞环与超长直列汽

缸套接缝处的冲击磨损规律， 为蒸汽动力装置汽缸套
－活塞环配对副的设计提供依据。
１　 试验装置

１􀆰 １　 设计思路

考虑到零件在设备中的服役时间普遍较长， 国内

外通常采用加速磨损的方式进行试验， 其普遍采用磨

损 “形式－条件” 一致的模拟准则， 即在试验过程中

材料的磨损机制与实际工况一致， 但磨损过程加速。
由于材料磨损行为的系统性， 要达到以上目的很大程

度需要工况近似来实现。 根据经典磨损方法的一般表

达式 ｗ＝ＫｐＬ ／ Ｈ ［１０］（式中 ｗ 为磨损量， Ｋ 为磨损系数，
ｐ 为载荷， Ｈ 为材料硬度， Ｌ 为磨损行程）， 可知： 工

况条件主要影响磨损系数 Ｋ； 而硬度 Ｈ 则主要表现在

材料自身性能。 因此， 在磨损试验方法设计中， 重点

通过载荷 ｐ 和磨损行程 Ｌ 进行强化。 基于超长直列汽

缸套接缝处的冲击磨损行为， 以强化载荷显然易导致

磨损机制的改变， 且高速重载对设备稳定性及安全性

要求更高。 因此， 设计的试验装置主要通过强化磨损

行程 Ｌ 进行加速磨损试验， 即对汽缸套接缝处在短时

间内进行高速多次的冲击磨损。
超长直列汽缸内， 活塞运动的线速度很高， 但往

复频率非常低。 活塞环与汽缸套之间的往复运动形

式， 可近似地认为是单向直线运动。 因此， 采用销盘

试验机的单向旋转运动可以近似地模拟超长汽缸套与

活塞环的运动形式， 同时销盘试验机的上销下盘的结

构特点也便于实现较高的线速度。
传统的销盘试验机采用的是单一试样运动的方

式， 即上试样销固定， 下试样盘旋转。 然而要想达到

超过 ５０ ｍ ／ ｓ 的线速度， 仅单独旋转下试样则需要非

常高的线速度， 再考虑下试样凹槽产生的冲击力， 这

就带来旋转轴冷却、 动平衡及减震等一系列问题， 对

试验机的结构要求更高、 更复杂。
高差速旋转 “面－面” 接触磨损试验装置采用上、

下试样差速旋转的运动方式， 即上试样在旋转中构成

一个 “面”， 下试样在旋转中构成另一个 “面”， 试样

接触形式属于 “面－面” 接触。 同传统单一试样运动

结构相比， 试样差速运动结构的最大优点是： 试样自

身的旋转速度较低， 但上、 下试样之间的相对速度很

高， 即获得同样的相对速度， 该装置的结构仅需要一

半旋转速度。 因此该装置的动平衡结构更简单， 对试

样加工精度要求较低， 即装置造价低、 试验成本少。
为了保证接触状态， 上试样 （活塞环试样） 以

互成 １２０°安置， 下试样 （汽缸套试样） 由 ４ 片圆心

角 ９０°的扇形试样拼接成圆环， 且各试样拼接处为棱

线倒角， 用以模拟超长直列汽缸套各节之间接缝处的

表面几何形貌。
１􀆰 ２　 试验装置结构设计

图 １ 给出了高差速旋转 “面－面” 接触磨损试验

装置的结构示意图。 可知， 活塞环、 汽缸套试样分别

固定在上、 下旋转盘上， 采用上、 下转盘相向旋转的

方式来获得活塞环、 汽缸套之间较高的相对速度。

图 １　 试验装置结构示意图

Ｆｉｇ １　 Ｓｃｈｅｍａｔｉｃ ｄｉａｇｒａｍ ｏｆ ｔｈｅ ｔｅｓｔ ｒｉｇ

试验装置采用 １１０ＳＴ⁃Ｍ０６０３０ 型伺服电机驱动，
ＴＳ７ 型伺服电机控制器调节转速， 同步带进行传动，
载荷压力采用 ＣＬ⁃ＹＢ ２ ／ １Ｔ 型应变式力传感器进行测

量。 试验装置采用 “螺杆－弹簧－钢球－上转盘－上试

样” 的力传递结构对 ３ 个互成 １２０°分布的上试样

（上试样分布图见图 ２ ） 施加压力。 以 “球－盘” 的

结构进行力传递即可以保持在高速旋转运动时加载压

力的稳定， 又使上、 下试样有较强的自适应能力， 有

利于接触状态的稳定。

图 ２　 上试样分布示意图

Ｆｉｇ ２　 Ｓｃｈｅｍａｔｉｃ ｄｉａｇｒａｍ ｏｆ ｕｐｐｅｒ ｓｐｅｃｉｍｅｎ ｄｉｓｔｒｉｂｕｔｉｏｎ

试验装置工作参数如下：
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上试样最大旋转半径： ２２０ ｍｍ； 下试样最大旋

转半径： ２４０ ｍｍ； 上电机转速： ０ ～ ４ ０００ ｒ ／ ｍｉｎ； 下

电机转速： ０ ～ ４ ０００ ｒ ／ ｍｉｎ； 试样相对线速度： ０ ～ ８０
ｍ ／ ｓ； 法向压力： ０～１ ０００ Ｎ
２　 试验部分

２􀆰 １　 试验材料及参数

活塞环作为上试样由真实活塞环上截取， 取样位

置为开口处两侧 １０ °， 取样长度 １０ ｍｍ。 活塞环基体

组织为合金铸铁， 其工作表面喷涂 Ｃｕ－Ｃｒ－Ｍｏ 合金，
涂层厚度约为 ２００ μｍ， 外径为 １５０ ｍｍ， 轴向高度为

５ ｍｍ， 径向高度为 ９ ｍｍ， 工作表面粗糙度 Ｒａ ＝ ０􀆰 ３
μｍ， 桶面形状为对称桶面， 桶面高度约 １０ μｍ， 工

作面硬度为 ＨＶ４８７ （测试压力 ３ Ｎ）。 下试样从真实

汽缸套上切取， 材质为 １５ＣｒＭｏ 钢， 试样表面经磨床

加工， 粗糙度 Ｒａ＝ ０􀆰 ５６ μｍ， 硬度为 ＨＢ２４２。 试样经

机械加工成 １ ／ ４ 扇形圆环， 外圆直径为 １４０ ｍｍ， 内

圆直径为 ８０ ｍｍ， 厚度为 ６ ｍｍ。 试样拼接处棱线倒

角尺寸参考实际缸套倒角尺寸， 倒角角度为 ２０°， 拼

接处形貌如图 ３ 所示。

图 ３　 汽缸套试样拼接处示意图

Ｆｉｇ ３　 Ｓｃｈｅｍａｔｉｃ ｄｉａｇｒａｍ ｏｆ ｔｈｅ ｃｙｌｉｎｄｅｒ ｌｉｎｅｒｓ ｊｏｉｎｔｓ

下试样拼接后凹槽深度约 ０􀆰 ４ ｍｍ。 下试样拼接

后结构简图如图 ４ 所示， 试样安装后均用千分尺进行

测量， 保证拼接后试样间平行度小于 ０􀆰 ０１ ｍｍ。 上、
下试样接触点与转盘中心相距 １３５ ｍｍ。

图 ４　 四片汽缸套试样拼接后结构简图

Ｆｉｇ ４　 Ｓｃｈｅｍａｔｉｃ ｄｉａｇｒａｍ ｏｆ ｌｏｗｅｒ ｓｐｅｃｉｍｅｎ ｄｉｓｔｒｉｂｕｔｉｏｎ

润滑介质选用 １ ０００＃汽缸油， 标准为 ＧＢ ／ Ｔ ４４７⁃
１９９４， １００ ℃时动力黏度为 ３８ ｍｍ２ ／ ｓ。 为模拟超长直

列汽缸套－活塞环工况， 试验选取载荷 １􀆰 ５ ＭＰａ， 上

转盘转速 ２ ２００ ｒ ／ ｍｉｎ， 下转盘转速 ２ ０００ ｒ ／ ｍｉｎ （试
样相对线速度约 ６０ ｍ ／ ｓ）。 试验以 “加速－保持－减
速” 的方式为一个磨损周期， 其加速曲线如图 ５ 所

示。 试验前后上、 下试样均分别在汽油、 乙醇溶液中

超声波清洗 １５ ｍｉｎ。 每组试验进行 ２ 个磨损周期， 累

计磨损行程约 ２ ２００ ｍ， 每周期试验前在下试样表面

均匀涂抹汽缸油约 １０ ｍＬ。 为克服摩擦磨损试验数据

离散性大缺点， 每组试验重复 ３ 次取均值。

图 ５　 试验加速曲线

Ｆｉｇ ５　 Ｃｕｒｖｅ ｏｆ ｔｅｓｔｉｎｇ ｓｐｅｅｄ

２􀆰 ２　 表征方法

采用 ＰｈｉｌｉｐｓＸＬ⁃３０ＴＭＰ 分析型扫描电子显微镜

（ＳＥＭ） 观察活塞环磨损前后的表面形貌； 采用

ＯＬＹＭＰＵＳ公司 ＬＥＸＴ⁃ＯＳＬ４０００ 型 ３Ｄ 激光共聚焦显微

镜观察汽缸套试样磨损后表面形貌， 并测量汽缸套试

样磨损后各位置的轮廓， 计算磨损体积来表征汽缸套

磨损量； 采用梅特勒 ＡＬ２０４⁃ＩＣ 型电子天平 （精度

０􀆰 １ ｍｇ） 称量活塞环试样磨损前后的质量差值来表征

活塞环磨损量。
３　 结果与讨论

３􀆰 １　 汽缸套倒角对活塞环磨损影响规律

图 ６ 是倒角对活塞环磨损量影响对比图。 可知，
与有倒角汽缸套对摩的活塞环的磨损量远大于与无倒

角汽缸套对摩的活塞环， 前者约为后者的 １０ 倍。 说

明汽缸套倒角对活塞环磨损影响巨大， 同时也表明设

计制造的高差速旋转 “面－面” 式磨损试验装置对汽

缸套倒角有较好的敏感度， 可以研究倒角汽缸套对活

塞环磨损的影响规律。 图 ６ 中每组试验的磨损量偏差

均在一定范围内波动， 说明该试验装置具有较好的重

现性。
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图 ６　 倒角对活塞环磨损量的影响

Ｆｉｇ ６　 Ｅｆｆｅｃｔ ｏｎ ｔｈｅ ｗｅａｒ ｏｆ ｐｉｓｔｏｎ ｒｉｎｇｓ ｂｙ ｔｈｅ ｃｈａｍｆｅｒ ｏｎ
ｔｈｅ ｊｏｉｎｔｓ ｂｅｔｗｅｅｎ ｃｙｌｉｎｄｅｒ ｌｉｎｅｒｓ

图 ７ 是活塞环试验前后表面 ＳＥＭ 形貌图。 可知，
未磨损活塞环圆周方向有明显机械加工痕迹 （见图

７ （ａ））； 与无倒角汽缸套对摩后， 在活塞环运动方

向的前端有涂层轻微剥落的痕迹， 运动方向中端和末

端有明显平行于运动方向的划痕 （见图 ７ （ ｂ） ）；
与有倒角汽缸套对摩后， 在活塞环运动方向的前端，
活塞环涂层有明显剥落， 涂层剥落形状呈月牙状， 在

运动方向末端有轻微划痕 （见图 ７ （ｃ） ）。

图 ７　 活塞环表面 ＳＥＭ 形貌

Ｆｉｇ ７　 Ｓｕｒｆａｃｅ ｍｏｒｐｈｏｌｏｇｙ ｏｆ ｐｉｓｔｏｎ ｒｉｎｇｓ

３􀆰 ２　 倒角汽缸套磨损规律

图 ８ 示出了有、 无倒角汽缸套试样磨损后表面各

处磨损量。 可见， 无论是否存在倒角， 汽缸套试样的

“迎环面” 均磨损严重， 行程中段及 “背环面” 均磨

损轻微， 汽缸套试样的磨损主要是倒角结合处 “迎
环面” 的磨损， 而试样边缘倒角后， 汽缸套试样

“迎环面” 的磨损将加剧， 磨损量约为无倒角试样的

３ 倍。 无倒角试样 “迎环面” 磨损严重可能是由于试

样加工及装配时的误差， 以及试验台震动导致试样间

不绝对水平造成的。

图 ８　 汽缸套试样磨损后各处磨损量

Ｆｉｇ ８　 Ｗｅａｒ ｖｏｌｕｍｅ ａｔ ｄｉｆｆｅｒｅｎｔ ｐｏｓｉｔｉｏｎ ｏｆ ｃｙｌｉｎｄｅｒ ｌｉｎｅｒ

图 ９ 是汽缸套磨损后 “迎环面” 局部 ＯＭ 形

貌图。

图 ９　 汽缸套迎环面磨损表面 ＯＭ 形貌

Ｆｉｇ ９　 Ｓｕｒｆａｃｅ ｍｏｒｐｈｏｌｏｇｙ ｏｆ ｃｙｌｉｎｄｅｒ ｌｉｎｅｒ
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由图 ９ 可知， 在高速冲击磨损试验后， 无倒角汽

缸套 “迎环面” 磨损轻微， 磨痕宽度较小 （见图

９ （ａ））， 而有倒角汽缸套 “迎环面” 磨痕较宽， 倒

角处的加工痕迹已基本消失， 磨损严重。
４　 结论

（１） 设计制造的高差速旋转 “面－面” 接触磨损

试验装置可以研究汽缸套倒角对活塞环磨损影响规

律， 且通过实验证明汽缸套倒角对活塞环磨损影响

巨大。
（２） 汽缸套接缝处存在倒角将增加该摩擦副的

磨损， 尤其将增加大幅增加对摩活塞环的磨损。
（３） 在高速冲击作用下， 倒角汽缸套的 “迎环

面” 磨损严重， 汽缸套行程中段及 “背环面” 磨损

轻微， 汽缸套试样的磨损主要是倒角结合处 “迎环

面” 的磨损。
参考文献

【１】 杨顺成，张俊锋，王建兵，等．某大型专用设备润滑系统［ Ｊ］．
舰船科学技术，２０１３，３５ （１）：１１１－１１６．
ＹＡＮＧ Ｓ Ｃ，ＺＨＡＮＧ Ｊ Ｆ，ＷＡＮＧ Ｊ Ｂ，ｅｔ ａｌ．Ｒｅｓｅａｒｃｈ ｏｎ ｌｕｂｒｉｃａ⁃
ｔｉｎｇ ｓｙｓｔｅｍ ｆｏｒ ｃｅｒｔａｉｎ ｌａｒｇｅ ｓｐｅｃｉａｌ ｅｑｕｉｐｍｅｎｔ［Ｊ］．Ｓｈｉｐ Ｓｃｉｅｎｃｅ
ａｎｄ Ｔｅｃｈｎｏｌｏｇｙ，２０１３，３５（１）：１１１－１１６．

【２】 杨杰．蒸汽弹射器与电磁弹射器［ Ｊ］．科技视界，２０１５（１５）：
１５２－１５２．

【３】 刘今朝．气体弹射器的动力学建模及仿真［Ｄ］．北京：北京交

通大学，２０１４．
【４】 ＯＢＥＲＴ Ｐ，ＭÜＬＬＥＲ Ｔ，ＦüßＥＲ Ｈ Ｊ，ｅｔ ａｌ．Ｔｈｅ ｉｎｆｌｕｅｎｃｅ ｏｆ ｏｉｌ

ｓｕｐｐｌｙ ａｎｄ ｃｙｌｉｎｄｅｒ ｌｉｎｅｒ ｔｅｍｐｅｒａｔｕｒｅ ｏｎ ｆｒｉｃｔｉｏｎ， ｗｅａｒ ａｎｄ
ｓｃｕｆｆｉｎｇ ｂｅｈａｖｉｏｒ ｏｆ ｐｉｓｔｏｎ ｒｉｎｇ ｃｙｌｉｎｄｅｒ ｌｉｎｅｒ ｃｏｎｔａｃｔｓ：ａ ｎｅｗ
ｍｏｄｅｌ ｔｅｓｔ［Ｊ］．Ｔｒｉｂｏｌｏｇｙ Ｉｎｔｅｒｎａｔｉｏｎａｌ，２０１６，９４：３０６－３１４．

【５】 马亚军，李生华，潘国顺，等．渗氮活塞环表面磁控溅射 ＭｏＮ
涂层的摩擦学性能［Ｊ］．摩擦学学报，２００４，２４（４）：３０８－３１２．

【６】 ＴＲＵＨＡＮ Ｊ Ｊ，ＱＵ Ｊ，ＢＬＡＵ Ｐ Ｊ．Ｔｈｅ ｅｆｆｅｃｔ ｏｆ ｌｕｂｒｉｃａｔｉｎｇ ｏｉｌ ｃｏｎ⁃
ｄｉｔｉｏｎ ｏｎ ｔｈｅ ｆｒｉｃｔｉｏｎ ａｎｄ ｗｅａｒ ｏｆ ｐｉｓｔｏｎ ｒｉｎｇ ａｎｄ ｃｙｌｉｎｄｅｒ ｌｉｎｅｒ
ｍａｔｅｒｉａｌｓ ｉｎ ａ ｒｅｃｉｐｒｏｃａｔｉｎｇ ｂｅｎｃｈ ｔｅｓｔ ［ Ｊ］． Ｗｅａｒ， ２００５， ２５９
（７）：１０４８－１０５５．

【７】 韩德宝，关德林，王均宇．金属陶瓷添加剂对船舶主机汽缸

套－活塞环摩擦学行为的影响［ Ｊ］．润滑与密封，２００５，３０
（２）：４７－４９．
ＨＡＮ Ｄ Ｂ，ＧＵＡＮ Ｄ Ｌ，ＷＡＮＧ Ｊ Ｙ．Ｅｆｆｅｃｔ ｏｆ ｃｅｒａｍｉｃ ｍｅｔａｌ ｌｕ⁃
ｂｒｉｃａｎｔ ａｄｄｉｔｉｖｅｓ ｏｎ ｔｒｉｂｏｌｏｇｉｃａｌ ｂｅｈａｖｉｏｒ ｏｆ ｃｙｌｉｎｄｅｒ ｌｉｎｅｒ ／ ｐｉｓｔｏｎ
ｒｉｎｇ ｏｆ ｍａｉｎ ｍａｒｉｎｅ ｄｉｅｓｅｌ ｅｎｇｉｎｅ［Ｊ］．Ｌｕｂｒｉｃａｔｉｏｎ Ｅｎｇｉｎｅｅｒｉｎｇ，
２００５，３０（２）：４７－４９．

【８】 ＬＥＥ Ｐ Ｍ，ＣＨＩＴＴＥＮＤＥＮ Ｒ Ｊ．Ｃｏｎｓｉｄｅｒａｔｉｏｎ ｏｆ ｔｅｓｔ ｐａｒａｍｅｔｅｒｓ
ｉｎ ｒｅｃｉｐｒｏｃａｔｉｎｇ ｔｒｉｂｏｍｅｔｅｒｓ ｕｓｅｄ ｔｏ ｒｅｐｌｉｃａｔｅ ｒｉｎｇ⁃ｏｎ⁃ｌｉｎｅｒ ｃｏｎ⁃
ｔａｃｔ［Ｊ］．Ｔｒｉｂｏｌｏｇｙ Ｌｅｔｔｅｒｓ，２０１０，３９（１）：８１－８９．

【９】 朱峰，王增全，王建平，等．合金铸铁缸套与 ＰＶＤ（ＣｒＮ） 活塞

环配对时缸套磨损机理［Ｊ］．内燃机学报，２０１４ ，３２（５）：４７４－
４７９．
ＺＨＵ Ｆ，ＷＡＮＧ Ｚ Ｑ，ＷＡＮＧ Ｊ Ｐ，ｅｔ ａｌ．Ｗｅａｒ ｍｅｃｈａｎｉｓｍ ａｌｌｏｙ
ｃａｓｔ ｉｒｏｎ ｃｙｌｉｎｄｅｒ ｌｉｎｅｒ ｃｏｕｐｌｅｄ ＰＶＤ （ ＣｒＮ） ｐｉｓｔｏｎ ｒｉｎｇ ［ Ｊ］．
Ｔｒａｎｓａｃｔｉｏｎｓ ｏｆ Ｃｓｉｃｅ，２０１４ ，３２（５）：４７４－４７９．

【１０】 ＡＲＣＨＡＲＤ Ｊ．Ｃｏｎｔａｃｔ ａｎｄ ｒｕｂｂｉｎｇ ｏｆ ｆｌａｔ ｓｕｒｆａｃｅｓ［ Ｊ］．Ｊｏｕｒｎａｌ
ｏｆ Ａｐｐｌｉｅｄ Ｐｈｙｓｉｃｓ，１９５３，２４（８）：９８１－９９８．

（上接第 ４０ 页）
【１１】 ＢＯＹＡＣＩ Ａ， ＨＥＴＺＬＥＲ Ｈ，ＳＥＥＭＡＮＮ Ｗ，ｅｔ ａｌ．Ａｎａｌｙｔｉｃａｌ ｂｉ⁃

ｆｕｒｃａｔｉｏｎ ａｎａｌｙｓｉｓ ｏｆ ａ ｒｏｔｏｒ ｓｕｐｐｏｒｔｅｄ ｂｙ ｆｌｏａｔｉｎｇ ｒｉｎｇ ｂｅａｒｉｎｇｓ
［Ｊ］．Ｎｏｎｌｉｎｅａｒ Ｄｙｎａｍｉｃｓ，２００９，５７（４）：４９７－５０７．

【１２】 ＰＥＴＣＨＥＮＥＶ Ａ，ＢＥＮＴＬＹ Ｄ Ｅ，ＭＵＳＺＹＮＳＫＡ Ａ，ｅｔ ａｌ． Ｃａｓｅ
ｈｉｓｔｏｒｙ ｏｆ ａ ｆａｉｌｕｒｅ ｏｆ ａ ｇｅｓ ｔｕｒｂｉｎｅ ｗｉｔｈ ａ ｆｌｏａｔｉｎｇ ｓｌｅｅｖｅ ｂｅａｒ⁃
ｉｎｇｓ［Ｃ］ ／ ／ Ｐｒｏｃｅｅｄｉｎｇｓ ｏｆ ＡＳＭＥ Ｄｅｓｉｇｎ Ｅｎｇｉｎｅｅｒｉｎｇ Ｔｅｃｈｎｉ⁃
ｃａｌ Ｃｏｎｆｅｒｅｎｃｅ．ＤＥＴＣ９９ ／ ＶＩＢ⁃８２８４，１９９９．

【１３】 张直明，张言羊，谢友柏，等．滑动轴承的流体动力润滑理论

［Ｍ］．北京：高等教育出版社，１９８６．
【１４】 ＭＯＫＨＡＲ Ｍ Ｏ．Ｆｌｏａｔｉｎｇ ｒｉｎｇ ｊｏｕｒｎａｌ ｂｅａｒｉｎｇｓ：ｔｈｅｏｒｙ，ｄｅｓｉｇｎ

ａｎｄ ｏｐｔｉｍｉｚａｔｉｏｎ［Ｊ］．Ｔｒｉｂｏｌｏｇｙ Ｉｎｔｅｒｎａｔｉｏｎａｌ，１９８１，１４（２）：１１３
－１１９．

【１５】 张文静，陈渭，李培，等．系统参数对浮环轴承转速比的动态

影响［Ｊ］．四川大学学报（工程科学版） ２０１５，４７（３）：１６０－
１６６．
ＺＡＨＮＧ Ｗ Ｊ，ＣＨＥＮ Ｗ，ＬＩ Ｐ，ｅｔ ａｌ．Ｄｙｎａｍｉｃ ｅｆｆｅｃｔｓ ｏｆ ｓｙｓｔｅｍ
ｐａｒａｍｅｔｅｒｓ ｏｎ ｓｐｅｅｄ ｒａｔｉｏ ｏｆ ｆｌｏａｔｉｎｇ ｒｉｎｇ ｂｅａｒｉｎｇ［Ｊ］．Ｊｏｕｒｎａｌ ｏｆ
Ｓｉｃｈｕａｎ Ｕｎｉｖｅｒｓｉｔｙ （ Ｅｎｇｉｎｅｅｒｉｎｇ Ｓｃｉｅｎｃｅ Ｅｄｉｔｉｏｎ）， ２０１５， ４７
（３）：１６０－１６６．

【１６】 池长青，赵丕智．浮环轴颈轴承的稳态特性［Ｊ］．北京航空航

天大学学报，１９９０，１６（２）：１０８－１１５．
ＣＨＩ Ｃ Ｑ，ＺＨＡＯ Ｐ Ｚ．Ｐｅｒｆｏｒｍａｎｃｅ ｏｆｆｌｏａｔｉｎｇ ｒｉｎｇ ｊｏｕｒｎａｌ ｂｅａｒ⁃
ｉｎｇ［Ｊ］．Ｊｏｕｒｎａｌ ｏｆ Ｂｅｉｊｉｎｇ Ｕｎｉｖｅｒｓｉｔｙ ｏｆ Ａｅｒｏｎａｕｔｉｃｓ ａｎｄ Ａｓｔｒｏ⁃
ｎａｕｔｉｃｓ，１９９０，１６（２）：１０８－１１５．

【１７】 王琳，裴世源，徐华，等．表面织构对转子轴承系统稳定性影

响的实验研究［Ｊ］．西安交通大学学报，２０１４，４８（３）：８４－８８．
ＷＡＮＧ Ｌ，ＰＥＩ Ｓ Ｙ，ＸＵ Ｈ，ｅｔ ａｌ． Ｓｕｒｆａｃｅ ｔｅｘｔｕｒｅ ｉｎｆｌｕｅｎｃｅ ｏｎ
ｒｏｔｏｒ⁃ｂｅａｒｉｎｇ ｓｙｓｔｅｍ ｓｔａｂｉｌｉｔｙ［Ｊ］．Ｊｏｕｒｎａｌ ｏｆ Ｘｉ’ａｎ Ｊｉａｏｔｏｎｇ Ｕ⁃
ｎｉｖｅｒｓｉｔｙ，２０１４，４８（３）：８４－８８．

【１８】 裴世源，徐华，马石磊，等．多尺度表面织构流体润滑问题的

快速求解方法［Ｊ］．西安交通大学学报，２０１１，４５（５）：１１９－
１２６．
ＰＥＩ Ｓ Ｙ，ＸＵ Ｈ，ＭＡ Ｓ Ｌ，ｅｔ ａｌ．Ｍｕｌｔｉｓｃａｌｅ ｍｅｔｈｏｄ ｆｏｒ ｍｏｄｅｌｉｎｇ
ｓｕｒｆａｃｅ ｔｅｘｔｕｒｅ ｅｆｆｅｃｔｓ ｉｎ ｈｙｄｒｏｄｙｎａｍｉｃ ｌｕｂｒｉｃａｔｉｏｎ ｒｅｇｉｍｅ［Ｊ］．
Ｊｏｕｒｎａｌ ｏｆ Ｘｉ’ａｎ Ｊｉａｏｔｏｎｇ Ｕｎｉｖｅｒｓｉｔｙ，２０１１，４５ （５）：１１９－１２６．

【１９】 张文静，陈渭，门日秀，等．浮环轴承温度预测模型的仿真及

试验验证［Ｊ ／ ＯＬ］．内燃机工程，ｈｔｔｐ： ／ ／ ｗｗｗ．ｃｎｋｉ．ｎｅｔ ／ ｋｃｍｓ ／
ｄｅｔａｉｌ ／ ３１．１２５５．ＴＫ．２０１５０４１０．１６５０．００４．ｈｔｍｌ．

５４２０１７ 年第 ５ 期 王德红等： 超长直列汽缸套接缝处冲击磨损试验装置及其试验研究



２０１７ 年 ５ 月

第 ４２ 卷 第 ５ 期

润滑与密封
ＬＵＢＲＩＣＡＴＩＯＮ ＥＮＧＩＮＥＥＲＩＮＧ

Ｍａｙ ２０１７
Ｖｏｌ􀆰 ４２ Ｎｏ􀆰 ５

ＤＯＩ： １０􀆰 ３９６９ ／ ｊ􀆰 ｉｓｓｎ􀆰 ０２５４－０１５０􀆰 ２０１７􀆰 ０５􀆰 ００９

收稿日期： ２０１６－０３－２１
通信作者： 丁晓宇 （１９８４—）， 男， 博士， 讲师， 研究方向为数

字化装配、 高可靠及高精度装配技术． Ｅ⁃ｍａｉｌ： ｘｉａｏｙｕ􀆰 ｄｉｎｇ＠
ｂｉｔ􀆰 ｅｄｕ􀆰 ｃｎ．

扩口式管接头拧紧过程扭拉关系研究

熊影辉　 丁晓宇　 刘检华　 唐承统
（北京理工大学机械与车辆学院　 北京 １０００８１）

􀤕
􀤕

􀤕
􀤕

􀤕
􀤕

􀤕
􀤕

􀤕
􀤕

􀤕

摘要： 对扩口式管接头拧紧过程中各组件进行力学分析， 分析接触面在装配过程中的接触状态。 结果表明： 扩口

式管接头在拧紧过程中的 ６ 个接触面中， 相对滑动的接触面有 ３ 个， 分别是螺母与管接头之间的螺纹接触面， 管套与

螺母之间的环形接触面， 管套与螺母之间的圆柱接触面。 基于普通螺栓连接的扭拉关系， 建立扩口式管接头扭拉关系

的理论公式， 采用六面体网格建模方法建立扩口式管接头 （包含螺纹和升角） 的仿真模型， 并对扩口式管接头间隙及

过渡 ２ 种配合形式的扭拉关系进行理论和仿真计算。 结果表明： 管套与螺母圆柱接触面为间隙配合时， 扭拉关系理论

公式的计算结果是非常准确的； 管套与螺母圆柱接触面为过渡配合时， 理论公式可能产生非常显著的误差， 需要引入

修正系数。
关键词： 扩口式管接头； 拧紧过程； 扭拉关系； 六面体网格
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ｏｒｅｔｉｃａｌ ｆｏｒｍｕｌａ ｏｆ ｔｈｅ ｒｅｌａｔｉｏｎｓｈｉｐ ｂｅｔｗｅｅｎ ｔｈｅ ｐｒｅｌｏａｄ ａｎｄ ｔｉｇｈｔｅｎｉｎｇ ｔｏｒｑｕｅ ｉｓ ｖｅｒｙ ａｃｃｕｒａｔｅ．Ｗｈｅｎ ｔｈｅ ｃｏｎｔａｃｔ ｓｕｒｆａｃｅ ｉｓ
ｉｎ ｔｒａｎｓｉｔｉｏｎ ｆｉｔ，ｔｈｅ ｔｈｅｏｒｅｔｉｃａｌ ｆｏｒｍｕｌａ ｍａｙ ｃａｕｓｅ ｓｉｇｎｉｆｉｃａｎｔ ｅｒｒｏｒｓ，ａｎｄ ａ ｃｏｒｒｅｃｔｉｏｎ ｆａｃｔｏｒ ｉｓ ｒｅｑｕｉｒｅｄ ｔｏ ｂｅ ｉｎｔｒｏｄｕｃｅｄ．
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　 扩口式管接头由于结构紧凑、 装拆方便等特点，
广泛应用于航空航天、 车辆、 船舶等领域的管路系统

中［１－３］， 起到管路连接和密封的作用。 工程应用中，
设计、 加工、 装配等阶段的多种因素都会影响扩口式

管接头的密封性能［４－１２］， 其中装配阶段产生的轴向预

紧力是影响管接头密封性能的重要因素之一。 轴向预

紧力过小时， 密封区域的接触应力不足， 不能实现有

效的密封； 轴向预紧力过大时， 过高的接触应力会超

过材料的承载极限， 破坏结构的完整性， 导致泄漏的

发生［１３］。 因此， 对于某一规格的扩口式管接头， 轴

向预紧力必须控制在合理的范围内， 才能保证可靠的

密封性能。
扩口式管接头主要采用扭矩法进行装配， 因此必

须获得其扭拉关系， 才能实现对轴向预紧力的精确控

制。 对于普通螺栓连接， 国内外学者通过理论建模和

有限元仿真等方法， 得出了比较精确的扭拉关

系［１４－１６］。 而对于扩口式管接头这种较为复杂螺纹连

接结构的扭拉关系， 目前针对性的研究工作还比较

少。 由于扩口式管接头结构组件多且复杂， 相比普通



螺栓连接有着更多的接触面， 受拧紧过程中各组件之

间的接触状态不确定等因素的影响， 其扭拉关系的确

定更加困难。 同时， 对于扩口式管接头拧紧过程中各

接触面的接触状态， 目前也尚未有详细的研究报道。
本文作者以 ７４°扩口式管接头为研究对象， 首先

对扩口式管接头各接触面进行力学分析， 确定了拧紧

过程中各接触面的接触状态， 将普通螺栓连接的扭拉

关系公式应用到扩口式管接头模型上， 得出扩口式管

接头的扭拉关系公式； 针对目前扩口式管接头的仿真

计算中多采用二维网格［４，６］， 无法对扭拉关系进行研

究的现状， 以 Ｍ１６ ｍｍ×１􀆰 ５ ｍｍ 的扩口式管接头为

例， 对扩口式管接头螺纹连接区域采用 ＦＵＫＵＯＫＡ
等［１７］提出的六面体网格布局方法， 依据国标中的尺

寸对管接头、 螺母、 管套和扩口管［１８－２０］ 进行三维六

面体网格划分， 在有限元分析软件 ＡＮＳＹＳ 中进行力

学计算； 同时， 研究了扩口式管接头中的管套与螺母

的圆柱接触面为间隙和过渡配合形式时的扭拉关系。
１　 扩口式管接头接触面摩擦力矩分析

扩口式管接头主要由管接头、 螺母、 管套、 扩口

管 ４ 个组件构成， 如图 １ 所示。 组件之间有六对接触

面， 分别为： 管接头与螺母之间的螺纹接触面 （记
为 Ａ１）， 管接头与扩口管之间的锥形接触面 （记为

Ａ２）， 扩口管与管套之间锥形接触面 （记为 Ａ３）， 管

套与螺母之间环形接触面 （记为 Ａ４）， 管套与螺母之

间的圆柱接触面 （记为 Ａ５）， 扩口管和管套之间的圆

柱接触面 （记为 Ａ６）。 装配过程中， 螺纹接触面 Ａ１

提供轴向预紧力， 使得锥形接触面 Ａ２ 上产生接触应

力， 实现密封的效果。

图 １　 管接头摩擦力矩示意图

Ｆｉｇ １　 Ｆｒｉｃｔｉｏｎ ｔｏｒｑｕｅ ｏｎ ｆｌａｒｅｄ ｃｏｕｐｌｉｎｇ

ＭＯＴＯＳＨ［１６］已给出了接触面 Ａ１、 Ａ２、 Ａ３、 Ａ４ 可

提供的最大静摩擦力矩 Ｔ１、 Ｔ２、 Ｔ３、 Ｔ４ 的理论计算

公式。 接触面 Ａ５ 和 Ａ６ 为结构中的两对圆柱接触面，
对应的最大摩擦力矩分别是 Ｔｒ５和 Ｔｒ ６。 Ｔｒ５和 Ｔｒ６无法

通过公式直接求出， 目前对于扩口式管接头的研究均

没有考虑它们的影响。
最大静摩擦力矩 Ｔ１、 Ｔ２、 Ｔ３、 Ｔ４ 的理论计算公式为

Ｔ１ ＝Ｆ
Ｐ
２π

＋
μ１ｒ１
ｃｏｓβ

æ

è
ç

ö

ø
÷ （１）

Ｔ２ ＝Ｆ
μ２ｒ２
ｃｏｓα２

（２）

Ｔ３ ＝Ｆ
μ３ｒ３
ｃｏｓα３

（３）

Ｔ４ ＝Ｆμ４ｒ４ （４）
式中： Ｆ 是轴向预紧力； Ｐ 为螺纹节距； μ１ 为螺纹面

摩擦因数； ｒ１ 为螺纹等效半径； β 为螺纹牙型角的

１ ／ ２； μ２ 为管接头与扩口管之间的摩擦因数； ｒ２ 为管

接头与扩口管锥形接触区域的摩擦等效半径； α２ 为

管接头锥头处锥角的 １ ／ ２； μ３ 为扩口管与管套之间摩

擦因数； ｒ３ 为扩口管与管套锥形接触区域的摩擦等效

半径； α３ 为管套内锥角的 １ ／ ２； μ４ 为管套与螺母圆环

接触面摩擦因数； ｒ４ 为管套与螺母圆环接触区域的摩

擦等效半径。
公式 （１） 和普通螺栓连接的螺纹面扭矩计算公

式完全相同， 公式和普通螺栓连接端面扭矩的计算方

法一致［１６］。 需要说明的是， Ｔ１、 Ｔ２、 Ｔ３、 Ｔ４、 Ｔｒ５ 和

Ｔｒ６是各接触面可提供的最大摩擦力矩， 并不一定是

与拧紧力矩 Ｔ 相平衡的摩擦力矩。 丁建春等［２１］ 认为

只有 Ｔ１ 和 Ｔ４ 是与 Ｔ 相对应的摩擦力矩； 而周鑫等

人［２２］认为， Ｔ１、 Ｔ２、 Ｔ３ 和 Ｔ４ 均是与 Ｔ 相平衡的摩擦

力矩， 但都没有给出详细的解释。
在拧紧过程中， 只有相对滑动的接触面提供与拧

紧力矩 Ｔ 相平衡的摩擦力矩。 实际装配过程中， 管

接头和扩口管的旋转自由度都被固定， 扳手转动螺母

实现拧紧。 在这种情况下， Ａ１ 面存在相对滑动， Ａ２

面没有相对滑动， 因此， Ｔ１ 是与 Ｔ 相平衡的摩擦力

矩， Ｔ２ 则不是。 Ｔ３、 Ｔ４、 Ｔｒ５和 Ｔｒ６是否为与 Ｔ 相平衡

的摩擦力矩， 需要讨论以下 ２ 种情况： （１） Ａ３ 和 Ａ６

面有相对滑动， Ａ４ 和 Ａ５ 面没有相对滑动； （２） Ａ４ 和

Ａ５ 面存在相对滑动， Ａ３ 和 Ａ６ 面没有相对滑动。 在拧

紧过程中出现第 １ 种情况时， 螺母带动管套转动， 管

套和螺母之间为静摩擦， 可将螺母与管套等效为一

体， 如图２ （ａ）所示， 与拧紧力矩 Ｔ 相平衡的摩擦力

矩为 Ｔ１、 Ｔ３ 和 Ｔｒ６， 此时扩口式管接头的扭拉关系公

式为

Ｔ＝Ｔ１＋Ｔ３＋Ｔｒ６ （５）
对于第 ２ 种情况， 管套与螺母之间发生相对滑

动， 扩口管与管套之间为静摩擦， 如图 ２ （ｂ） 所示，
与拧紧力矩 Ｔ 相对应的摩擦力矩为 Ｔ１、 Ｔ４ 和 Ｔｒ５， 此
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时管接头的扭拉关系公式为

Ｔ＝Ｔ１＋Ｔ４＋Ｔｒ５ （６）

图 ２（ａ）　 扩口管－管套发生　 图 ２（ｂ）　 管套－螺母发生

相对转动　 　 　 　 相对转动

Ｆｉｇ ２（ａ）　 Ｔｈｅ ｒｅｌａｔｉｖｅ ｒｏｔａｔｉｏｎ 　 Ｆｉｇ ２（ｂ）　 Ｔｈｅ ｒｅｌａｔｉｖｅ ｒｏｔａｔｉｏｎ
ｏｆ ｓｌｅｅｖｅ ａｎｄ 　 ｏｆ ｓｌｅｅｖｅ ａｎｄ ｎｕｔ
ｆａｒｅｄ ｔｕｂｅ

在轴向预紧力 Ｆ 的作用下， 扩口管与管套之间
存在法向作用力 ＦＮ３、 摩擦力 ｆ３。 法向作用力 ＦＮ３垂直
于锥面， 摩擦力 ｆ３ 可在与锥面相切的平面上正交分
解为 ２ 个相互垂直的摩擦力 ｆσ３和 ｆτ３。 ｆσ３沿锥面母线
方向， ｆτ３沿锥面的切线方向 （且垂直于母线）。 在管
套与螺母之间的接触面上， 存在着法向作用力 ＦＮ４和
摩擦力 ｆ４。 同理， 将摩擦力 ｆ４ 进行正交分解为力 ｆσ４
和 ｆτ４。 ｆσ４沿圆环接触面母线方向， ｆτ４沿锥面切线方

向 （且垂直于母线）， 如图 ３ 所示。

图 ３　 管套受力分析图

Ｆｉｇ ３　 Ｆｏｒｃｅ ａｎａｌｙｓｉｓ ｏｆ ｓｌｅｅｖｅ

在管套的 Ｘ－Ｚ 平面上做剖面， 将力对剖面进行

投影， 剖面上存在力 ＦＮ３、 ｆσ３、 ＦＮ４ 和 ｆσ４， 如图 ４
所示。

图 ４　 Ｘ－Ｚ 截面管套受力分析图

Ｆｉｇ ４　 Ｆｏｒｃｅ ａｎａｌｙｓｉｓ ｏｆ ｓｌｅｅｖｅ ｏｎ ｓｅｃｔｉｏｎ Ｘ－Ｚ

为保证力的平衡， 管套在 Ｘ 轴和 Ｚ 轴应满足下

列等式：
Ｘ： ｆσ４－ＦＮ３ｃｏｓα３＋ｆσ３ｓｉｎα３ ＝ ０ （７）
Ｚ： ＦＮ４－ＦＮ３ｓｉｎα３－ｆσ３ｃｏｓα３ ＝ ０ （８）
对于管套上的摩擦力 ｆ３、 ｆ４ 进行正交分解， 得到

ｆτ３和 ｆτ４的表达式为：

ｆτ３ ＝ （μ３ＦＮ３）
２－ｆ２σ３ （９）

ｆτ４ ＝ （μ４ＦＮ４）
２－ｆ２σ４ （１０）

管接头的螺纹面为无润滑条件下的钢－钢接触，
其摩擦因数 μ４ 的典型取值［２３］ 为 ０􀆰 １５； α３ 取值３３°。
在这种情况下， 联立公式 （７） — （１０） 可得， μ３ 在

（０， １） 内取值时， ｆτ３始终大于 ｆτ４。 由此可知， 在扩

口式管接头的实际装配过程中， 会出现如图 ２ （ ｂ）
所示的情况， 与拧紧力矩 Ｔ 相平衡的摩擦力矩为 Ｔ１、
Ｔ４ 和 Ｔｒ５。 管套与螺母的圆柱接触面 （Ａ５ 面） 为间隙

配合时， Ｔｒ５ ＝ ０， 此时扩口式管接头的扭拉关系公

式为

Ｔ＝Ｔ１＋Ｔ４ ＝Ｆ （
Ｐ
２π

＋
μ１ｒ１
ｃｏｓβ

＋μ４ｒ４） （１１）

对于规格为 Ｍ１６ ｍｍ×１􀆰 ５ ｍｍ 的 ７４°扩口式管接

头， Ｐ 取值 １􀆰 ５ ｍｍ； ｒ１ 取值 ７􀆰 ６７５ ｍｍ； β 取值 ３０°；
ｒ４ 取值 ６􀆰 ４２５ ｍｍ， 摩擦因数均取值为 ０􀆰 １５。 代入公

式计算可得：
Ｔ＝ ２􀆰 ５３×１０－３×Ｆ （１２）
管套与螺母的圆柱接触面 （Ａ５ 面） 为过渡配合

８４ 润滑与密封 第 ４２ 卷



时， 由于管套的变形， 存在 Ｔｒ５， 该扭矩无法通过理

论计算获得， 目前工程上一般不考虑其对扭拉关系的

影响， 将公式作为扩口式管接头的扭拉关系公式。
２　 扩口式管接头有限元模型建立

由于螺纹结构的几何复杂性 （螺纹升角造成的

非对称性等）， 使用高质量的六面体网格对扩口式管

接头结构进行精确网格划分 （精确表达螺旋升角和

牙型角） 是比较困难的。 为了划分网格的方便， 有

相关研究忽略了螺纹牙［１１，１３］， 有的则忽略了螺旋升

角［２４］， 这类处理方法改变了螺纹连接的几何结构，
无法用于扭拉关系的计算。 还有一些研究工作针对三

维螺纹结构采用了四面体网格进行划分， 并进行了扭

拉关系计算［２５］。 由于整个螺纹牙部分都是应力集中

区域， 为了保证足够的计算精度， 需要数量巨大的四

面体网格， 计算效率相对较低。 也有研究采用六面体

网格来单独构造螺纹牙， 并通过一个过渡区域将螺纹

牙与螺杆连接在一起， 这种方式得到的几何模型与实

际有一定的差异， 且过渡区域可能会对计算精度带来

负面影响。 近几年， ＦＵＫＵＯＫＡ 等［１７］针对螺纹结构提

出的整体六面体网格划分策略被越来越多的学者采

用［２６］， 这种方法可以针对螺纹结构生成规则的高质

量六面体网格， 并实现螺纹牙部分与螺杆部分的自然

过渡连接。 这种方法在计算精度和计算效率方面均优

于现有的其他方法。 本文作者针对扩口式管接头的螺

纹连接部分采用 ＦＵＫＵＯＫＡ 等［１７］提出的网格划分方法。
借助 Ｈｙｐｅｒｍｅｓｈ１２􀆰 ０ 对 Ｍ１６ ｍｍ×１􀆰 ５ ｍｍ 的扩口

式管接头进行有限元模型建立， 管接头、 螺母、 管套

和扩口管的网格布局情况如图 ５ 所示。 为了保证计算

精度， 接触区域 （且应力集中） 网格进行密化； 同

时， 为了提高计算效率， 对非接触区域 （且应力不

集中） 网格进行疏化 （如图 ５ 所示）。

图 ５　 管接头模型网格示意图

Ｆｉｇ ５　 Ｍｅｓｈ ｏｆ ｆｌａｒｅｄ ｃｏｕｐｌｉｎｇ

接触对的目标面选用 Ｔａｒｇｅ１７０ 单元， 接触面选
用 Ｃｏｎｔａ１７３ 单元。 模型中材料均为钢材 （４５＃ 钢和
２０＃钢）， 设定为线弹性材料， 其弹性模量等于 ２０６
ＧＰａ， 泊松比为 ０􀆰 ３， 摩擦因数取值 ０􀆰 １５， 模型中共
包含 ４７５ ５８４ 个单元。 在拧紧过程中， 管接头和扩口
管在螺母的作用下实现相互挤压。 有限元模型的边界
条件设置如下： 限制管接头顶端和扩口管尾端的 Ｘ、
Ｙ 方向的自由度， 为了提高模型收敛的稳定性， 限制
螺母外表面部分节点的 Ｚ 向自由度， 如图 ６ 所示。

图 ６　 模型边界条件示意图

Ｆｉｇ ６　 Ｂｏｕｎｄａｒｙ ｃｏｎｄｉｔｉｏｎｓ ｏｆ ｔｈｅ ｍｏｄｅｌ

同时， 选择在螺母的外表面 （外圆柱面） 加载
切向载荷来模拟扳手的拧紧效果。 为了方便在螺母的
外圆柱面施加切向载荷， 在螺母的外圆柱面上耦合了
一层 Ｓｕｒｆ１５４ 单元， Ｓｕｒｆ１５４ 单元为二维单元， 可直接
加载面载荷。 在 Ｓｕｒｆ１５４ 单元上施加切向载荷 τ， 由
此产生切向力 Ｆτ， 实现对螺母施加拧紧力矩 Ｔ， 具体
运算公式如下：

Ｔ＝Ｆτ×Ｒ （１３）
Ｆτ ＝ τ×Ｓ （１４）

其中， Ｓ 为螺纹模型外表面的面积， Ｒ 为螺母外圆柱
面半径， 如图 ７ 所示。

图 ７　 模型载荷加载示意图

Ｆｉｇ ７　 Ｔｈｅ ｌｏａｄ ｏｆ ｔｈｅ ｍｏｄｅｌ
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结合公式， 计算出对管接头施加 ５０ Ｎ·ｍ 扭矩
时， 在 Ｓｕｒｆ１５４ 面单元上应施加 ３􀆰 ８１４ ＭＰａ 切向压强。

对于管套与螺母圆柱接触面的间隙和过渡 ２ 种配

合形式， 分别建立了 ２ 个模型进行分析。 Ａ５ 面为间

隙配合时， 模型中 Ａ５ 面留有 ０􀆰 １ ｍｍ 的间隙 （记为

模型一）； Ａ５ 面为过渡配合时， 模型中 Ａ５ 面为完全

贴合， 无间隙， 摩擦因数设为 ０􀆰 １５ （记为模型二）。
２ 种模型的网格布局如图 ８ 所示。

图 ８　 模型一、 模型二网格布局示意图

Ｆｉｇ ８　 Ｍｅｓｈ ｏｆ ｍｏｄｅｌ １ ａｎｄ ｍｏｄｅｌ ２

３　 扩口式管接头拧紧过程仿真计算结果与分析
前文对扩口式管接头拧紧过程的分析表明， 管套

与螺母之间 （Ａ４ 和 Ａ５ 面） 会发生相对滑动， 扩口管

与管套之间 （Ａ３ 和 Ａ６ 面） 不会发生滑动。 即在管接

头的拧紧过程中， 只有螺母在运动， 与螺母相关的接

触面 Ａ１、 Ａ４ 和 Ａ５ 都存在相对滑动。 对扩口式管接头

施加 １０ Ｎ·ｍ 的拧紧力矩时， 仿真计算得到的模型

一、 模型二中各组件的位移情况， 如图 ９ （ａ）、 （ｂ）
所示。

图 ９ （ａ） 　 模型一组件位移云图

Ｆｉｇ ９ （ａ） 　 Ｔｈｅ ｄｉｓｐｌａｃｅｍｅｎｔ ｏｆ ｃｏｍｐｏｎｅｎｔｓ ｉｎ ｍｏｄｅｌ １

图 ９ （ｂ） 　 模型二组件位移云图

Ｆｉｇ ９ （ｂ） 　 Ｔｈｅ ｄｉｓｐｌａｃｅｍｅｎｔ ｏｆ ｃｏｍｐｏｎｅｎｔｓ ｉｎ ｍｏｄｅｌ ２

从图 ９ 可以看出， 在拧紧过程中， 只有螺纹面

（Ａ１ 面）、 螺母与管套之间的接触面 （Ａ４ 和 Ａ５ 面）
发生了相对滑动， 扩口管与管套之间为静摩擦力， 无

相对滑动。 对模型一和模型二中各组件的旋转角度进

行提取， 得到随着拧紧力矩值的增加， 旋转角度与拧

紧力矩的对应关系， 如图 １０ 所示。

图 １０　 拧紧力矩－组件旋转角度曲线

Ｆｉｇ １０　 Ｖａｒｉａｔｉｏｎ ｏｆ ｒｏｔａｔｉｏｎ ａｎｇｌｅ ｗｉｔｈ ｔｉｇｈｔｅｎｉｎｇ ｔｏｒｑｕｅ

模型一和模型二中， 在拧紧力矩达到 ５０ Ｎ·ｍ
时， 螺母的旋转角度达到了 ４６􀆰 ９°和 ４７􀆰 ５°， 其他 ３
个组件的提取的旋转角度接近为 ０， 未发生转动， 与

第一节中的分析结果一致。
对模型中管接头轴向预紧力的仿真值进行了提

取， 并与公式的理论值进行了对比， 如图 １１ 所示，
并计算轴向预紧力的相对 误 差， 如 图 １２ 所 示。
ＧＡＮＥＳＨＭＵＲＴＨＹ 和 ＮＡＳＳＡＲ［２７］的研究表明， 对于普

通螺栓连接， 扭拉关系的理论公式是非常准确的， 普

通螺栓连接的轴向预紧力的理论值和仿真值的相对误

差小于 ５％。 对于文中的模型一， Ａ５ 面为间隙配合

时， 公式与仿真值的误差小于 １％。 对于装配精度要
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求不高的应用场合， Ａ５ 面通常为间隙配合， 不存在
摩擦力矩 Ｔｒ５， 此时依据公式来计算扩口式管接头的
扭拉关系公式是非常准确的。 对于某些对装配精度要
求较高的场合， Ａ５ 面可能为过渡配合， 用以提高管
接头与扩口管之间的对中精度。 在拧紧过程中， 随着
轴向预紧力的增加， 管套发生轴向变形与径向变形，
致使圆柱接触面上存在相互挤压， 产生接触应力和摩
擦力矩 Ｔｒ５， 如图 １３ 所示。

图 １１　 拧紧力矩－轴向预紧力变化曲线

Ｆｉｇ １１　 Ｖａｒｉａｔｉｏｎ ｏｆ ｐｒｅｌｏａｄ ｗｉｔｈ ｔｉｇｈｔｅｎｉｎｇ ｔｏｒｑｕｅ

图 １２　 拧紧力矩－相对误差变化曲线

Ｆｉｇ １２　 Ｖａｒｉａｔｉｏｎ ｏｆ ｒｅｌａｔｉｖｅ ｅｒｒｏｒ ｏｆ ｐｒｅｌｏａｄ ｗｉｔｈ ｔｉｇｈｔｅｎｉｎｇ ｔｏｒｑｕｅ

图 １３　 摩擦力矩 Ｔｒ５示意图

Ｆｉｇ １３　 Ｆｒｉｃｔｉｏｎ ｔｏｒｑｕｅ Ｔｒ５

由图 １２ 可知， 对于模型二， 公式 （１１） 的相对
误差随着扭矩的增大而不断增大， 在 ５０ Ｎ·ｍ 时接
近 ７％， 对某些高精密装配场合是不可忽略的， 因此
在工程中可以考虑引入修正系数对扩口式管接头的扭

拉关系进行修正。
４　 结论

（１） 对扩口式管接头的各接触面进行受力分析，
分析在拧紧过程中各组件的接触状态， 得出扩口式管
接头在拧紧过程中， 相对滑动的接触面有 ３ 个， 分别
是螺母与管接头之间的螺纹接触面 Ａ１， 管套与螺母
之间的环形接触面 Ａ４， 以及管套与螺母之间的圆柱
接触面 Ａ５。

（２） 基于普通螺栓连接的扭拉关系公式， 建立
了扩口式管接头扭拉关系的理论公式。 借助 Ａｎｓｙｓ 进
行拧紧过程仿真， 对理论公式的准确性进行验证。 结
果表明： 管套和螺母的圆柱接触面 （Ａ５ 面） 为间隙
配合时， 理论公式计算的扭拉关系是非常准确的； 管
套和螺母的圆柱接触面 （Ａ５ 面） 为过渡配合时， 随
着拧紧力矩的增加， 理论公式计算结果的误差逐渐增
大。 因此对于高精密装配场合， 应考虑引入修正系数
对扩口式管接头的扭拉关系进行修正。
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【１９】 ＧＢ ／ Ｔ ５６４７⁃２００８．扩口式管接头用 Ａ 型螺母［Ｓ］．北京：中国

标准出版社，２００８．
【２０】 ＧＢ ／ Ｔ５６４６⁃２００８．扩口式管接头管套［Ｓ］．北京：中国标准出

版社，２００８．
【２１】 丁建春，王细波，杨燕，等．拧紧力矩对典型管接头密封带宽

度影响研究［Ｊ］．强度与环境，２０１２，３９（２）：９－１３．
ＤＩＮＧ Ｊ Ｃ，ＷＡＮＧ Ｘ Ｂ，ＹＡＮＧ Ｙ，ｅｔ ａｌ．Ｒｅｓｅａｒｃｈ ｏｎ ｔｈｅ ｅｆｆｅｃｔ ｏｆ
ｔｉｇｈｔｅｎｉｎｇ ｔｏｒｑｕｅ ｔｏ ｔｈｅ ｓｅａｌ ｗｉｄｔｈ ｏｆ ａ ｔｙｐｉｃａｌ ｐｉｐｅ ｔｉｅ⁃ｉｎ［Ｊ］．
Ｓｔｒｕｃｔｕｒｅ ＆ Ｅｎｖｉｒｏｎｍｅｎｔ Ｅｎｇｉｎｅｅｒｉｎｇ，２０１２，３９（２）：９－１３．

【２２】 周鑫，庞贺伟，刘宏阳．球面密封结构密封状态的力学分析

及验证［Ｊ］．中国空间科学技术，２００７，２７（２）：４２－４６．
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第十三届全国摩擦学大会成功举办
４ 月 ２０－２３ 日， 第十三届全国摩擦学大会暨 ２０１７ 年全国青年摩擦学学术会议在江苏南京成功召开。 本次会议由中国机

械工程学会摩擦学分会主办， 中国矿业大学、 南京航空航天大学、 南京理工大学、 常州大学、 江南大学、 江苏大学和江苏省

机械工程学会摩擦学委员会联合承办， 创生医疗器诫 （中国） 有限公司等 １５ 家单位协办。 来自全国的高等院校、 科研院

所、 企业界的近 １ ０００ 名摩擦学工作者参加了会议。
会议期间， 薛群基院士和雒建斌院士分别做了 《先进制造中的若干摩擦学问题》 和 《超滑研究进展》 的大会主旨报告，

黄伟峰教授、 王爱国董事长、 贺石中教授、 杨俊杰副总工、 韩志武教授、 周峰研究员、 杨晓蔚总工、 王海斗教授、 戴振东教

授、 王军祥董事长、 刘爱学总经理分别就摩擦学理论、 技术和应用等问题做了大会主旨邀请和主题邀请报告。 与会代表分别

就材料摩擦磨损、 润滑理论及应用、 生物及仿生摩擦学、 微纳摩擦学、 工业摩擦学、 表面工程及摩擦学、 摩擦学设计等 ７ 个

主题进行了学术研讨与交流。
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阶梯腔结构对水润滑动静压阶梯腔艉轴承力学性能的影响∗
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摘要： 建立不同型腔数目和不同型腔长度的水润滑动静压阶梯腔艉轴承的三维实体模型， 利用 ＡＮＳＹＳ Ｗｏｒｋｂｅｎｃｈ
软件对模型进行有限元静力分析， 研究腔数和腔长对阶梯腔艉轴承力学性能的影响。 结果表明： 随着阶梯腔腔数增

加， 轴承应力集中区域减少且应力应变变化趋于平缓， 而轴承位移值变化不大， 因此增加腔数能有效改善艉轴承的力

学性能， 增加轴承的稳定性； 阶梯腔腔长过大或者过小时都会导致轴承应力应变值变大， 影响轴承的力学性能， 对于

６ 腔阶梯腔艉轴承， 当腔长在 ４２０～４６０ ｍｍ 之间时， 轴承的力学性能相对稳定。
关键词： 滑动轴承； 艉轴承； 阶梯腔； 力学性能
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ｅｒｔｙ ｉｓ ｒｅｌａｔｉｖｅｌｙ ｓｔａｂｌｅ ｆｏｒ ｔｈｅ ｓｉｘ ｃａｖｉｔｙ ｓｔｅｒｎ ｂｅａｒｉｎｇ ｗｈｅｎ ｔｈｅ ｃａｖｉｔｙ ｌｅｎｇｔｈ ｉｓ ｂｅｔｗｅｅｎ ４２０ ｍｍ ａｎｄ ４６０ ｍｍ．

Ｋｅｙｗｏｒｄｓ：ｓｌｉｄｉｎｇ ｂｅａｒｉｎｇ；ｓｔｅｒｎ ｂｅａｒｉｎｇ； ｓｔｉｌｅ ｃａｖｉｔｙ；ｍｅｃｈａｎｉｃａｌ ｐｒｏｐｅｒｔｉｅｓ

　 船舶作为水运的主要交通工具， 担负着我国贸易

运输、 海洋开发和捍卫国家海权的重要责任， 并扮演

了重要角色。 船舶轴系是船舶的重要组成部分， 艉轴

承是其重要组成部件， 其中水润滑船舶艉轴承具有较

高的弹性， 能够有效地降低噪声和减小振动冲击， 在

船舶艉轴承中得到广泛的应用［１］。 船舶艉轴承在运转

过程中经常出现故障， 常见的故障形式包括磨损、 剥

落和分离。 轴承的磨损阶段经常出现在启动和停车阶

段。 在这 ２ 个阶段轴承常常处于干摩擦或者半干摩擦

的状态， 导致轴承严重磨损， 大大降低了轴承的使用

寿命。
为了解决船舶艉轴承出现的摩擦磨损问题， 研究

人员对艉轴承加以改造创新， 在轴承内部开设型腔结

构， 将艉轴承设计成一种新型的阶梯腔动静压轴承。
新结构避免了主轴与轴承直接接触， 从而形成液体润

滑。 由于动静压轴承的承载能力， 主要取决于供油压

力、 承载尺寸和油腔结构等［２］， 所以相比于普通轴

承， 阶梯腔动静压轴承除了能够有效地解决磨损问题

外， 还能够增强动压效应进而增强轴承的承载能

力［３］。
目前， 国内的一些学者对阶梯腔动静压轴承做了

大量的研究和有益的探索［４－６］。 邵俊鹏等［７］利用 ＦＬＵ⁃
ＥＮＴ 仿真软件研究了不同形状油腔的流速分布和压

力分布， 结果表明扇形腔的内部流场优于椭圆形油

腔。 但该文只考虑了单一的流体方面的因素， 未从静

力学的角度进行力学性能的分析。 王芳芳等［８］针对轴

承在高速运转过程中产生的抱轴失效问题进行了研

究， 设计了一种新型的水润滑多孔阶梯轴承并在深腔

内开设有出油孔， 从而达到了降低温升的目的。 但该



文仅从降低温升的角度进行研究， 并未考虑新型结构

的力学性能。 本文作者利用有限元软件 Ｗｏｒｋｂｅｎｃｈ 对

阶梯腔轴承进行了静力分析， 研究了不同腔数和不同

腔长阶梯腔艉轴承的力学性能。
１　 艉轴承模型结构

１􀆰 １　 模型的基本参数和创建

船舶艉轴承是由轴套和外圈钢套 ２ 部分构成。 对

艉轴承的单元属性和材料属性进行定义： 外圈钢套为

合金钢， 密度为 ７ ８００ ｋｇ ／ ｍ３， 弹性模量为 ２０６ ＧＰａ，
泊松比为 ０􀆰 ２５； 轴套材料为硬橡胶， 密度为 １ ８５０
ｋｇ ／ ｍ３， 弹性模量为 ７􀆰 ４８ ＭＰａ， 泊松比为 ０􀆰 ４。 为了

减小计算量对模型的其他几何尺寸进行了简化处理，
具体几何结构尺寸如表 １ 所示 。

表 １　 模型几何尺寸

Ｔａｂｌｅ １　 Ｍｏｄｅｌ ｇｅｏｍｅｔｒｙ ｓｉｚｅ
轴承外径 ｒｏ ／ ｍｍ ３００

长径比 ２：１
橡胶厚度 ｂ ／ ｍｍ ３０
轴承间隙 ｃ ／ ｍｍ ０．１
沟槽半径 ｒ ／ ｍｍ １５

根据表 １ 给出模型的基本参数， 利用 Ｓｏｌｉｄｗｏｒｋｓ
三维绘图软件分别绘制了 ４、 ５ 和 ６ 腔阶梯腔动静压

船舶艉轴承基本模型。 在 ６ 腔阶梯腔模型的基础上，
分别绘制不同腔长的艉轴承模型。 如图 １、 ２ 所示为

６ 腔阶梯腔艉轴承剖面图和平面图。

图 １　 ６ 腔艉轴承剖面图

Ｆｉｇ １　 Ｓｉｘ ｃａｖｉｔｙ ｓｔｅｒｎ ｂｅａｒｉｎｇ ｓｅｃｔｉｏｎ

图 ２　 ６ 腔艉轴承平面图

Ｆｉｇ ２　 Ｓｉｘ ｃａｖｉｔｙ ｓｔｅｒｎ ｂｅａｒｉｎｇ ｐｌａｎａｒ ｇｒａｐｈ

１􀆰 ２　 三维实体模型的导入

将建好的模型导入到有限元软件中进行分析， 以

６ 腔阶梯腔艉轴承模型为例， 建立的艉轴承实体模型

如图 ３ 所示， 其中坐标系中的 Ｚ 轴为艉轴承的轴向方

向， 顺时针为轴承的运转方向。

图 ３　 艉轴承实体模型

Ｆｉｇ ３　 Ｓｔｅｒｎ ｂｅａｒｉｎｇ ｅｎｔｉｔｙ ｍｏｄｅｌ

２　 有限元仿真分析

将建好的模型导入到 ＡＮＳＹＳ Ｗｏｒｋｂｅｎｃｈ 软件中

进行静力分析， 设置好材料类型和单元属性。 对所建

模型按照边界尺寸大小为 ０􀆰 ０１５ ｍｍ 进行网格划分，
如图 ４ 所示。 设定运行温度为 ２２ ℃， 然后对模型进

行添加约束载荷并最终进行求解和计算。

图 ４　 艉轴承三维模型网格划分图

Ｆｉｇ ４　 Ｓｔｅｒｎ ｂｅａｒｉｎｇ ｍｅｓｈ ｍｏｄｅｌ ｆｉｇｕｒｅ

以图 ３ 所示的 ６ 腔阶梯形腔艉轴承为例， 划分后

得到如下结果： 节点 １１９ １９３ 个和单元 ６７ ８５８ 个。 对

轴承的外表面施加全约束， 以防止轴承沿轴向滑动，
更接近实际情况。 当艉轴承内部无沟槽和型腔情况

下， 动压润滑压力分布［９］如图 ５ 所示， 其中， Ｆ 为外
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载荷， ω 为角速度， ｅ 为偏心距， φ 为偏位角， ｈ 为

油膜厚度， ｐ 为油膜压力。

图 ５　 动压润滑压力分布

Ｆｉｇ ５　 Ｔｈｅ ｐｒｅｓｓｕｒｅ ｄｉｓｔｒｉｂｕｔｉｏｎ ｏｆ ｄｙｎａｍｉｃ ｐｒｅｓｓｕｒｅ ｌｕｂｒｉｃａｔｉｏｎ

由于深浅腔轴承可以在转速较低的情况之下形成

连续完整的润滑油膜［７－８］。 所以假设开设沟槽和型腔

的艉轴承的压强分布近似满足图 ５ 所示的压力分布，
先将轴承分割成许多较小的区域， 根据图 ３ 所示的压

力分布进行离散取值， 将取好的压力值施加到相应的

区域内， 输入数值进行运算， 最后模拟得出应力、 应

变和位移三维模型图。 假设艉轴承运动状态是动静压

润滑状态， 运行工况为稳态环境； 轴承在轴向方向不

发生位移； 不考虑海水的惯性力。
３　 结果及讨论

３􀆰 １　 不同腔数艉轴承的力学性能

建立的 ４、 ５、 ６ 腔阶梯形腔艉轴承模型， 其他几

何尺寸都相同， 将其导入 ＡＮＳＹＳ Ｗｏｒｋｂｅｎｃｈ 软件中，
施加相同大小的载荷进行静力学分析， 设定最大载荷

为 ３ ６００ Ｎ， 分别得到应力、 应变和位移的变化情况，
如图 ６—８ 所示。

图 ６　 不同腔数阶梯腔艉轴承的应力图

Ｆｉｇ ６　 Ｓｔｒｅｓｓ ｄｉｓｔｒｉｂｕｔｉｏｎ ｏｆ ｓｔｉｌｅ ｃａｖｉｔｙ ｓｔｅｒｎ ｂｅａｒｉｎｇｓ ｗｉｔｈ ｄｉｆｆｅｒｅｎｔ ｃａｖｉｔｙ ｎｕｍｂｅｒｓ

图 ７　 不同腔数阶梯腔艉轴承的应变图

Ｆｉｇ ７　 Ｓｔｒａｉｎ ｄｉｓｔｒｉｂｕｔｉｏｎ ｏｆ ｓｔｉｌｅ ｃａｖｉｔｙ ｓｔｅｒｎ ｂｅａｒｉｎｇｓ ｗｉｔｈ ｄｉｆｆｅｒｅｎｔ ｃａｖｉｔｙ ｎｕｍｂｅｒｓ
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图 ８　 不同腔数阶梯腔艉轴承的位移图

Ｆｉｇ ８　 Ｔｈｅ ｄｉｓｐｌａｃｅｍｅｎｔ ｏｆ ｓｔｉｌｅ ｃａｖｉｔｙ ｓｔｅｒｎ ｂｅａｒｉｎｇｓ ｗｉｔｈ ｄｉｆｆｅｒｅｎｔ ｃａｖｉｔｙ ｎｕｍｂｅｒｓ

　 　 如图 ６ 所示为不同腔数轴承的应力三维图， 可以

看出， 轴承的应力集中区域主要出现在底部内圈与外

圈的交界处， 轴承的左侧也有应力集中区域。 出现这

种现象的原因主要是底部承受了主轴的大部分压力，
使得底部出现了明显的应力集中现象； 而左侧是由于

主轴在运转过程中， 自身重力和惯性的作用向左侧发

生了偏移， 发生挤压受力相对较大。 ４ 腔阶梯腔艉轴

承最低端有三处应力集中点； ５ 腔在最低端有两处应

力集中点， 左侧也出现了较明显的应力集中区域； ６
腔阶梯腔艉轴承最低端只有一处应力集中点， 且分布

比较平缓。
图 ７ 示出了不同腔数的阶梯腔艉轴承的应变图，

可以看出， ４ 腔轴承的应变区域变化比较剧烈， 而 ５
腔和 ６ 腔阶梯腔艉轴承的应变区域变化相对比较平

缓。 出现这种现象的原因可能是， 随着轴承腔数的增

加， 轴承内部被分割的面数越多， 这样每个面承担的

压力就相对减小， 轴承的变形就变得相对平缓了

很多。
如图 ８ 所示为不同腔数轴承的位移变化情况， 可

以看出， 不同腔数阶梯腔艉轴承的位移变化情况基本

相同， 其中 ４ 腔轴承最大位移值为 ０􀆰 ２３１ ７ ｍｍ， ５ 腔

轴承最大位移值为 ０􀆰 ２９２ ５ ｍｍ， ６ 腔轴承最大位移值

为 ０􀆰 ３４９ ９ ｍｍ。
综上所述， 阶梯腔的腔数对艉轴承的力学性能有

着十分重要的影响， 增加阶梯腔腔数能有效地改善艉

轴承的力学性能， 提高轴承的使用寿命， 增加轴承的

稳定性。 综合比较 ３ 种阶梯腔艉轴承发现， 当腔数为

６ 腔时， 此时轴承的力学性能要优于其他 ２ 种艉

轴承。
３􀆰 ２　 不同腔长艉轴承的力学性能

建立 腔 长 分 别 为 ３６０、 ３８０、 ４００、 ４２０、 ４４０、
４６０、 ４８０、 ５００、 ５２０ ｍｍ 的 ６ 腔阶梯腔艉轴承模型。

并将模型导入到 ＡＮＳＹＳ Ｗｏｒｋｂｅｎｃｈ 软件中进行有限

元静力分析， 分别得到应力、 应变和位移变化情况。
如图 ９ 所示为不同腔长下最大应力值的变化折线

图， 可以看出， 当腔长在 ３４０～４２０ ｍｍ 时， 最大应力

值波动较小； 腔长为 ４２０～４４０ ｍｍ 时最大应力值突然

大幅度降低， 在腔长为 ４４０ ｍｍ 时达到最低点 １００􀆰 ０６
ｋＰａ， 然后最大应力值迅速增大， 最后趋于稳定。 出

现这种现象的原因是由于受力面不规则导致受力不均

匀进而出现应力集中现象， 因在轴承内部开设了型腔

结构， 破坏了受力面连续性导致应力增大， 腔长过小

那么型腔面积就过小， 较小的型腔面积就会导致轴承

表面变化比较突兀， 应力就会较大； 同样， 当腔长较

长时面积就越大， 较大的型腔面积会完全破坏轴承表

面原来的完整性， 使得受力更加不均衡， 应力增大。
所以， 腔长过大或者过小都会引起应力变大， 即存在

一个最优的腔长区间， 使得最大应力值最小。

图 ９　 不同腔长下最大应力值折线图

Ｆｉｇ ９　 Ｍａｘｉｍｕｍ ｓｔｒｅｓｓ ｖａｌｕｅｓ ｕｎｄｅｒ ｄｉｆｆｅｒｅｎｔ ｃａｖｉｔｙ ｌｅｎｇｔｈ

如图 １０ 所示， 随着腔长的不断增大， 最大应变

值先趋于减小然后增大。 当腔长在 ４００～４８０ ｍｍ 区间

内时最大应变值相对比较平稳且数值较低， ４８０ ｍｍ
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时达到最低值。

图 １０　 不同腔长下最大应变值折线图

Ｆｉｇ １０　 Ｍａｘｉｍｕｍ ｓｔｒａｉｎ ｕｎｄｅｒ ｄｉｆｆｅｒｅｎｔ ｃａｖｉｔｙ ｌｅｎｇｔｈ

从图 １１ 中可以看出， 轴承的最大位移值呈现波

浪式变化， 随着腔长的增加， 最大位移值呈下降趋

势， 当腔长在 ４２０～４６０ ｍｍ 间时， 最大位移值的变化

相对平稳， 波动较小。

图 １１　 不同腔长下最大位移值折线图

Ｆｉｇ １１　 Ｍａｘｉｍｕｍ ｄｉｓｐｌａｃｅｍｅｎｔ ｕｎｄｅｒ ｄｉｆｆｅｒｅｎｔ ｃａｖｉｔｙ ｌｅｎｇｔｈ

综上所述， 腔长过大或者过小时都会导致应力值

变大， 不利于轴承本身的力学性能， 当腔长为 ４２０ ～
４６０ ｍｍ 时， 轴承的最大应力值、 应变值和位移值相

对较小， 此时轴承的力学性最优。
４　 结论

（１） 阶梯腔腔数增加， 轴承应力集中区域减少

且应力应变分布趋于平缓， 而轴承位移值变化不大，
因此增加阶梯腔腔数能有效改善艉轴承的力学性能，
提高轴承的使用寿命， 增加轴承的稳定性。

（２） 研究的 ３ 种阶梯腔艉轴承中， ６ 腔阶梯腔艉

轴承的力学性能要优于其他 ２ 种艉轴承。
（３） 阶梯腔腔长过大或者过小时都会导致应力

应变值变大， 影响轴承的力学性能。 对于研究的 ６ 腔

轴承， 当腔长为 ４２０ ～ ４６０ ｍｍ 时， 轴承的最大应力

值、 应变值和位移值相对较小， 此时轴承的力学性

最优。
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摘要： 采用钠化剂 ＮａＦ、 ＮａＣｌ、 Ｎａ２ＣＯ３ 对膨润土进行钠化改性， 进一步采用十八烷基三甲基氯化铵 （１８３１）、 十

八烷基二甲基苄基氯化铵 （１８２７）、 十六烷基三甲基氯化铵 （１６３１） 对膨润土进行有机改性， 考察膨润土的钠化和有

机改性的条件， 探讨膨润土润滑脂的制备工艺。 结果表明： ２％～ ３％ Ｎａ２ＣＯ３ 在 ６０ ℃ ～８０ ℃下钠化 ３０～ ６０ ｍｉｎ 的效果

较好； 采用十八烷基三甲基氯化铵 （１８３１） 或十八烷基二甲基苄基氯化铵 （１８２７） 与十六烷基三甲基氯化铵 （１６３１）
复合改性都取得良好效果。 利用改性膨润土作为稠化剂制备的润滑脂具有良好的高温性、 胶体安定性、 机械安定性、
防锈抗腐性、 抗水性和极压抗磨性。
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　 近年来， 我国的润滑脂产量和质量都得到很大发

展， 润滑脂年产量占全球润滑脂总产量的 ３８％左右，
成为全球润滑脂生产第一大国［１－２］。 但我国生产的高

滴点润滑脂所占比例与美国、 欧洲和日本比较还有差

距， 尤其是膨润土润滑脂所占比例还很低 （１％左

右）， 而美国的膨润土润滑脂占其年产量的 ４％以

上［１］。 膨润土润滑脂是采用有机膨润土稠化矿物油或

合成油并加入添加剂而成的高温多效润滑脂， 作为减

磨和密封润滑脂， 其具有广泛的用途［３］。 我国的膨润

土资源丰富， 发展膨润土润滑脂前景广阔， 而随着生

产锂基和复合锂基润滑脂用的氢氧化锂价格的迅猛上

涨， 也给发展膨润土润滑脂提供了机会。
膨润土矿的主要成分是蒙脱石， 蒙脱石的结构是

由 Ｓｉ－Ｏ 四面体与 Ａｉ－Ｏ 八面体组成的层状硅酸盐［３］

（如图 １ 所示）， 蒙脱石的 Ａｌ３＋易被其他金属离子取代

而在层间带负电荷。 蒙脱石的离子交换和层间电荷是

进行膨润土钠化和有机化改性的基础。 膨润土的钠化
改性就是利用钠盐 （如 Ｎａ２ＣＯ３、 ＮａＦ、 ＮａＣｌ 等） 的

钠离子， 将蒙脱石晶体中的钙离子及其他金属离子置

换的过程。 钠基膨润土的有机化改性就是利用蒙脱石

晶体的层状结构， 通过插层反应、 端面氢键吸附作用

等将季铵盐或其他有机长键引入到蒙脱石晶体上， 制

备有 机 膨 润 土 稠 化 剂， 并 进 而 制 备 膨 润 土 润

滑脂［４－５］。



图 １　 蒙脱石的晶体结构

Ｆｉｇ １　 Ｃｒｙｓｔａｌ ｓｔｒｕｃｔｕｒｅ ｏｆ ｍｏｎｔｍｏｒｉｌｌｏｎｉｔｅ

国内外对膨润土的改性及其润滑脂的制备进行了

研究。 ＮＡＥ［６］以植物油为基础油， 季铵盐为改性剂，
制备出膨润土润滑脂。 ＩＳＣＨＵＫ 和 ＵＭＡＮＳＫＡＹＡ［７］ 研

究了十八烷基二甲基苄基氯化铵作为膨润土改性剂的

改性工艺， 研究表明， 当改性剂的添加量增加时， 膨

润土的凝胶能力显著提高， 但当改性剂添加量超过一

定限度后， 膨润土润滑脂的性能变差。 ＭＡＣＫＥＮＺＩＥ
等［８］以有机胺和环氧化物作为膨润土的改性剂， 制备

的膨润土对添加剂有更好的感受性。 ＭＡＧＡＵＲＡＮ
等［９］考察了多种助分散剂在膨润土润滑脂制备过程

中的功用， 不同的膨润土选择合适的助分散剂可以制

备出高质量的膨润土润滑脂。 ＤＥＮＮＩＳ［１０］ 通过有机阳

离子和膨润土的反应制备自活化膨润土稠化剂， 这种

稠化剂在生产膨润土润滑脂时不需要助分散剂。 ＭＡ⁃
ＧＡＵＲＡＮ 等［１１］的实验发现， 膨润土的分散程度对膨

润土润滑脂的机械安定性有重要影响。 陈乐彰［１２］ 考

察了膨润土、 复合锂、 复合铝 ３ 种稠化剂稠化不同类

型基础油制备的高滴点润滑脂的性能。 黄伟聪等［１３］

利用季铵盐改性膨润土， 基于酯类油、 乙醇和各种添

加剂制备出适用于高低温条件的膨润土润滑脂。 李

素［１４］考察了助分散剂、 制备工艺及后处理等对膨润

土润滑脂性能的影响。 陈惠卿［１５］ 用改性膨润土稠化

聚醚制备具有优良极压抗磨性能的环保型高温润滑

脂。 米红英等［１６－１７］ 采用酚醛树脂、 脲醛树脂改性钠

基膨润土制备膨润土润滑脂， 结果表明， 用酚醛树脂

改性膨润土稠化 １５０ＢＳ 基础油制备的润滑脂具有优

良的高温性、 较好的抗水性和极压性； 用脲醛树脂改

性膨润土稠化 ＰＡＯ８ 基础油制备的润滑脂具有较好的

高低温性、 机械安定性和抗水性。 宋翃彬等［１８］ 考察

了不同添加剂对膨润土润滑脂性能的影响。
本文作者对膨润土的钠化和有机化改性工艺进行

了实验研究， 对膨润土的改性和制脂条件进行了优

化， 制备出性能良好的膨润土润滑脂。
１　 实验部分

１􀆰 １　 主要原料

实验所用主要原料如表 １ 所示。

表 １　 实验所用主要原料

Ｔａｂｌｅ １　 Ｒａｗ ｍａｔｅｒｉａｌ ｉｎ ｔｈｅ ｅｘｐｅｒｉｍｅｎｔｓ
原料名称 纯度及外观 生产厂家

无机膨润土 工业级（灰白色粉体） 浙江丰虹新材料股份有限公司

有机膨润土 灰白色粉体（型号：ＨＦＧＥＬ－３１０） 浙江丰虹新材料股份有限公司

无水碳酸钠 ＡＲ 成都市科龙化工试剂厂

氟化钠 ＡＲ 天津市风船化学试剂有限公司

无水乙醇 ＡＲ 重庆川东化工有限公司

甲醇 ＡＲ 成都市科龙化工有限公司

十八烷基三甲基氯化铵（１８３１） 工业试剂（白色片状颗粒） 临沂市绿森化工有限公司

十六烷基三甲基氯分铵（１６３１） 工业试剂（白色片状颗粒） 临沂市绿森化工有限公司

ＨＶＩ ４００ 基础油 １００ ℃运动黏度 ８􀆰 ７ ｍｍ２ ／ ｓ 兰州石化有限公司

１􀆰 ２　 膨润土的钠化和有机化改性

１􀆰 ２􀆰 １　 膨润土的钠化改性

膨润土的钠化改性是利用钠化剂 （ 如 ＮａＦ、
ＮａＣｌ、 Ｎａ２ＣＯ３ 等） 中的 Ｎａ＋将膨润土中的 Ｃａ２＋、 Ｍｇ２＋

等离子置换出来， 得到钠基膨润土。 钠化过程为：
（１） 将膨润土粉体、 钠化剂与一定量的水溶液

（固液比为 １ ∶ １０） 混合搅拌均匀， 视情调节 ｐＨ 值；

（２） 将此混合液置于恒温水浴中进行一定时间

的快速搅拌。
１􀆰 ２􀆰 ２　 膨润土的有机化改性

钠化好的膨润土继续进行有机化改性， 使膨润土

表面具有亲油性。 有机化改性剂有季铵盐、 酰胺、 树

脂等［１３］， 如十八烷基二甲基苄基氯化铵 （１８２７）、 双

十八烷基二甲基氯化铵 （Ｄ１８２１）、 十八烷基三甲基
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氯化铵 （ １８３１）、 十六烷三甲基基氯化铵 （ １６３１）
等。 有机化改性过程：

（１） 将改性剂与一定量的水溶液 （固液比 １ ∶
１０） 混合后搅拌均匀， 加入钠基膨润土混合液中，
置于恒温水浴中， 快速搅拌一定时间；

（２） 真空泵抽滤分离， 并用蒸馏水洗 ３～４ 次；
（３） 将得到的有机膨润土置于 ８０ ℃干燥箱中进

行恒温干燥；
（４） 用球磨机对得到的有机膨润土进行粉碎、

过筛， 即得到有机膨润土稠化剂。
１􀆰 ３　 膨润土润滑脂的制备

分别利用未改性的有机膨润土或经过改性的有机

膨润土制备了膨润土润滑脂。 制脂过程如下：
（１） 将一定量的有机膨润土与基础油混匀， 快

速搅拌一定时间后， 加入助分散剂， 继续快速搅拌，
体系逐渐稠化；

（２） 升温除掉助分散剂；
（３） 根据需要加入添加剂， 搅拌均匀；
（４） 三辊磨研磨 ３～４ 次即得到膨润土润滑脂。

１􀆰 ４　 改性膨润土及膨润土润滑脂的性能评定

采用日本岛津公司生产的 Ｌａｂ ＸＲＤ⁃６１００ 型 Ｘ 射

线衍射仪和美国 ＰＥＲＫＩＮ ＥＬＭＥＲ 公司生产的 ＦＴ⁃ＩＲ
红外光谱仪对膨润土改性前后的结构进行分析， 以判

定改性的效果。
采用大连北方公司生产的锥入度测定仪， 按

ＧＢ ／ Ｔ ２６９－１９９１ 《润滑脂和石油脂锥入度测定法》 测

定润滑脂锥入度； 采用大连北方公司生产的钢网分油

（静态法） 测定仪， 按 ＳＨ ／ Ｔ ０３２４－１９９２ 《润滑脂钢

网分油测定法 （静态法） 》 测定润滑脂钢网分油；
采用大连北方公司生产的 ＢＦ⁃２２ 润滑脂宽温度范围滴

点测定仪， 按 ＧＢ ／ Ｔ ３４９８－２００８ 《润滑脂宽温度范围

滴点测定法》 测定润滑脂滴点； 采用大连北方公司

生产的 ＢＦ⁃６２ 汽车轮轴承润滑脂漏失量测定器， 按

ＳＨ ／ Ｔ ０３２６－１９９２ 《汽车轮毂轴承润滑脂漏失量测定

法》 测定润滑脂漏失量； 采用大连北方公司生产的

ＢＦ⁃４８ 润滑脂抗水淋性能测定器， 按 ＳＨ ／ Ｔ ００４８－１９９２
《润滑脂抗水淋性能测定法》 测定润滑脂抗水淋性

能； 采用大连北方公司生产的 ＢＦ－６０ 润滑脂蒸发损

失测定器， 按 ＧＢ ／ Ｔ ７３２５－１９８７ 《润滑脂和润滑油蒸

发损失测定法》 测定润滑脂蒸发损失； 采用大连北

方公司生产的润滑脂相似黏度测定仪， 按 ＳＨ ／ Ｔ ００４８
－１９９１ 《润滑脂相似黏度测定法》 测定润滑脂相似

黏度。
按 ＳＨ ／ Ｔ ０２０２ － １９９２ 《润滑脂极压性能测定法

（四球机法） 》 在济南试验机厂生产的 ＭＱ⁃８００ 四球

摩擦试验机上考察润滑脂极压性能。
２　 结果与讨论

２􀆰 １　 膨润土的钠化改性

膨润土钠化改性后， Ｎａ＋分布在膨润土硅氧四面

体层间， 充当平衡负电荷的作用， 结构单元层间的作

用力因此减弱， 膨润土与阳离子改性剂的离子交换作

用增强。 一些学者对膨润土钠化的影响因素进行了探

讨， 张彩云等［１９］ 试验发现， 膨润土的层间距随着钠

化剂用量的增加而减小， 认为钠化剂用量应控制在

５％ （质量分数）。 王明明［２０］探讨了 ｐＨ 值对钠化效果

的影响， 认为 ｐＨ＝ ８ 时， 制备的膨润土质量最好。 游

蔓莉等［２１］认为钠化改型时的 ｐＨ 值不宜过高， ｐＨ＝ １０
时钠化效果最好。 方曦和刘雪梅［２２］ 研究了钠化温度

对钠化效果的影响， 认为钠化温度为 ８５ ℃时最合适。
曹明礼等［２３］考察了钠化改性的影响因素， 认为足够

的搅拌时间和强度可使膨润土钠化改型充分。
膨润土钠化改性的效果可利用晶体层间距的变化

来判断， 亦可用钠基膨润土有机化改性后制备得到的

润滑脂的性能好坏来间接判断。 下面探讨了钠化剂种

类及用量、 钠化温度及钠化时间对润滑脂性能的

影响。
２􀆰 １􀆰 １　 钠化剂种类及用量的影响

选用 ３ 种钠化剂 （Ｎａ２ＣＯ３、 ＮａＦ、 ＮａＣｌ） 进行考

察， 钠化剂用量为 ３％ （质量分数）， 钠化完成后进

一步有机化， 并制备出润滑脂， 通过评定膨润土的层

间距及润滑脂的稠度和分油量来确定钠化效果。 初步

试验结果表明 Ｎａ２ＣＯ３ 的效果优于 ＮａＦ 和 ＮａＣｌ。 进一

步考察 Ｎａ２ＣＯ３ 用量对钠化效果的影响。 当碳酸钠质

量分数分别为 １％、 ２％、 ３％、 ４􀆰 ５％、 ５􀆰 ５％时， 按照

钠化、 有机化改性及润滑脂制备的步骤， 得到的膨润

土润滑脂的性能见表 ２。 结果表明， 钠化剂碳酸钠质

量分数为 ２％～３％时润滑脂的性能较好。

表 ２　 碳酸钠用量对膨润土改性效果的影响

Ｔａｂｌｅ ２　 Ｅｆｆｅｃｔ ｏｆ ｄｏｓａｇｅ ｏｆ Ｎａ２ＣＯ３ ｏｎ ｔｈｅ ｐｒｏｐｅｒｔｉｅｓ ｏｆ
ｂｅｎｔｏｎｉｔｅ ｇｒｅａｓｅｓ

碳酸钠质量分数 ｗ ／ ％ １ ２ ３ ４．５ ５．５

工作锥入度

λ ／ （０．１ ｍｍ）
３７８ ３６５ ３２５ ３８７ ３９４

钢网分油（１００ ℃，
２４ ｈ）ｗ ／ ％

１．９ １．８ １．５ ２．１ ２．３

层间距 ｓ ／ ｎｍ １．９７７ １．９３６ １．９７６ １．９６２ １．９４５

２􀆰 １􀆰 ２　 钠化温度的影响

分别采用 ２２、 ４０、 ６０、 ８０ ℃钠化温度， 按照钠
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化、 有机化改性及润滑脂制备的步骤， 得到的膨润

土润滑脂的性能见表 ３。 结果表明， 钠化温度为 ６０ ～
８０ ℃时润滑脂的性能较好。

表 ３　 钠化温度对膨润土润滑脂性能的影响

Ｔａｂｌｅ ３　 Ｅｆｆｅｃｔ ｏｆ ｓｏｄｉｕｍ ｍｏｄｉｆｉｃａｔｉｏｎ ｔｅｍｐｅｒａｔｕｒｅ ｏｎ ｔｈｅ
ｐｒｏｐｅｒｔｉｅｓ ｏｆ ｂｅｎｔｏｎｉｔｅ ｇｒｅａｓｅｓ

钠化温度 ｔ ／ ℃ ２２ ４０ ６０ ８０

工作锥入度

λ ／ （０．１ ｍｍ）
３７２ ３３４ ２９８ ３２５

钢网分油（１００ ℃，
２４ ｈ）ｗ ／ ％

２．５ ２．０ １．６ １．８

层间距 ｓ ／ ｎｍ １．９４８ １．９３６ １．９７１ １．９３６

２􀆰 １􀆰 ３　 钠化时间的影响

在确定钠化剂碳酸钠质量分数为 ３％， 钠化温度

为 ６０ ℃， 考察钠化时间的影响。 当钠化反应时间分

别为 ３０、 ６０、 ９０、 １２０ ｍｉｎ 时， 按照钠化、 有机化改

性及润滑脂制备的步骤， 得到的膨润土润滑脂的性能

见表 ４。 结果表明， 钠化时间为 ３０～ ６０ ｍｉｎ 时润滑脂

的性能较好。

表 ４　 钠化时间对膨润土润滑脂性能的影响

Ｔａｂｌｅ ４　 Ｅｆｆｅｃｔ ｏｆ ｓｏｄｉｕｍ ｍｏｄｉｆｉｃａｔｉｏｎ ｔｉｍｅ ｏｎ ｔｈｅ
ｐｒｏｐｅｒｔｉｅｓ ｏｆ ｂｅｎｔｏｎｉｔｅ ｇｒｅａｓｅｓ

钠化时间 ｔ ／ ｍｉｎ ３０ ６０ ９０ １２０

工作锥入度

λ ／ （０．１ ｍｍ）
２９８ ２９５ ３３６ ３４４

钢网分油（１００ ℃，
２４ ｈ）ｗ ／ ％

１．９ １．８ ２．３ ２．９

层间距 ｓ ／ ｎｍ １．９７３ １．９７１ １．９４２ １．９６５

２􀆰 １􀆰 ４　 钠化膨润土的结构分析

对钠化前后的膨润土进行了 ＦＴ⁃ＩＲ 分析， 结果如

图 ２ 所示。

图 ２　 钙基膨润土与钠基膨润土的 ＩＲ 图

Ｆｉｇ ２　 ＩＲ ｓｐｅｃｔｒａ ｏｆ Ｃａ⁃ｂｅｎｔｏｎｉｔｅ ａｎｄ Ｎａ⁃ｂｅｎｔｏｎｉｔｅ

在中频区 １ ０３６ ｃｍ－１附近为 Ｓｉ－Ｏ－Ｓｉ 的伸缩振动

峰， 膨润土钠化反应后， 此峰分裂为双峰， 这是钙基

膨润土和钠基膨润土之间差别的典型特征。 在高频区

（３ ６５０～３ ２００ ｃｍ－１）， ３ ６４０ ｃｍ－１附近蒙脱石结构中铝

氧八面体的－ＯＨ 伸缩振动峰和 ３ ４００ ｃｍ－１附近蒙脱石

层间水分子－ＯＨ 的伸缩振动峰基本保持一致； 在低

频区 （４７０～９１０ ｃｍ－１）， 钠基膨润土的红外吸收峰的

强度低于钙基膨润土， 这是由弱水化离子 （主要是

Ｎａ＋） 的存在使蒙脱石表面官能团氢键减弱所致。
钠化前后膨润土的 ＸＲＤ 分析结果如图 ３ 所示。

钙基膨润土钠化后层间距变小， 由 １􀆰 ５ ｎｍ 减小到

１􀆰 ２ ｎｍ， 峰高强度降低， 表明 Ｎａ＋取代 Ｃａ２＋或 Ｍｇ２＋进

入膨润土层间后， 膨润土晶层间的结合能变小， 有利

于发生阳离子的取代反应。

图 ３　 钙基膨润土与钠基膨润土的 ＸＲＤ 图

Ｆｉｇ ３　 ＸＲＤ ｐａｔｔｅｒｎｓ ｏｆ Ｃａ⁃ｂｅｎｔｏｎｉｔｅ ａｎｄ Ｎａ⁃ｂｅｎｔｏｎｉｔｅ

２􀆰 ２　 基于季铵盐的膨润土有机化改性

提改善膨润土在基础油中的分散性， 膨润土需要

进行有机化改性。 有机化改性的原料可采用季铵盐有

机改性剂， 也可采用酰胺、 树脂等有机改性剂， 其中

季铵盐较为常用。 下面探讨季铵盐种类及用量、 反应

温度及时间对有机化改性效果的影响。
２􀆰 ２􀆰 １　 季铵盐种类及用量的影响

考察了不同种类季铵盐十八烷基三甲基氯化铵

（１８３１）、 十八烷基二甲基苄基氯化铵 （１８２７）、 十六

烷基三甲基氯化铵 （１６３１）、 十二烷基三甲基氯化铵

（１２３１） 对膨润土改性效果的影响， 效果好坏的判断

以改性后膨润土的层间距及制备得到的润滑脂的基础

性能为依据。
初步试验表明， 采用 １８３１ 及 １８３１ 与 １６３１ 复合

改性的效果较好。 下面分别考察 １８３１ 及 １８３１ 与 １６３１
用量对改性效果的影响。

表 ５ 给 出 了 改 性 剂 １８３１ 用 量 为 ０􀆰 ８ＣＥＣ、
０􀆰 ９ＣＥＣ、 １􀆰 ０ＣＥＣ、 １􀆰 １ＣＥＣ、 １􀆰 ２ＣＥＣ 时， 有机土润
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滑脂的的性能。 结果表明， １８３１ 添加量为 １􀆰 ０ ＣＥＣ～ １􀆰 １ ＣＥＣ 时润滑脂的性能较好。

表 ５　 改性剂 １８３１ 添加量对膨润土润滑脂性能的影响

Ｔａｂｌｅ ５　 Ｅｆｆｅｃｔ ｏｆ ｄｏｓａｇｅ ｏｆ ｏｒｇａｎｉｃ ｍｏｄｉｆｉｅｒ １８３１ ｏｎ ｔｈｅ ｐｒｏｐｅｒｔｉｅｓ ｏｆ ｂｅｎｔｏｎｉｔｅ ｇｒｅａｓｅｓ
１８３１ 添加量 ０．８（ＣＥＣ） ０．９（ＣＥＣ） １．０（ＣＥＣ） １．１（ＣＥＣ） １．２（ＣＥＣ）

工作锥入度 λ ／ （０．１ ｍｍ） ３２３ ３１３ ２８５ ２９６ ２９５
钢网分油（１００ ℃，２４ ｈ）ｗ ／ ％ ２．６ ２．５ ２．１ ２．２ ２．２

层间距 ｓ ／ ｎｍ １．８７９ １．９６２ １．９６２ １．９８８ ２．００９

　 　 为了考察 １８３１ 与 １６３１ 复合改性的效果， 分别用

二者添加量为 （０􀆰 ５＋０􀆰 ５） ＣＥＣ， （０􀆰 ６＋０􀆰 ４） ＣＥＣ，
（０􀆰 ７＋０􀆰 ３） ＣＥＣ， （０􀆰 ８＋０􀆰 ２） ＣＥＣ， （０􀆰 ９＋０􀆰 １） ＣＥＣ
进行试验， 结果如图 ４ 所示。 可见， １８３１ 的添加量

为 ０􀆰 ６ＣＥＣ， １６３１ 的添加量为 ０􀆰 ４ＣＥＣ 时改性效果

较好。

图 ４　 复合改性剂比例对膨润土润滑脂的性能影响

Ｆｉｇ ４　 Ｅｆｆｃｅｔ ｏｆ ｃｏｍｐｏｕｎｄ ｍｏｄｉｆｉｅｒ ｒａｔｉｏ ｏｎ ｔｈｅ ｐｒｏｐｅｒｔｉｅｓ ｏｆ
ｂｅｎｔｏｎｉｔｅ ｇｒｅａｓｅｓ （ａ） ｃｏｎｅ ｐｅｎｅｔｒａｔｉｏｎ； （ｂ） ｏｉｌ
ｓｅｐａｒａｔｉｏｎ ｏｆ ｓｔｅｅｌ ｎｅｔｔｉｎｇ ｍｅｔｈｏｄ

２􀆰 ２􀆰 ２　 有机改性温度的影响

以 １８３１ 为有机改性剂， 考察不同反应温度对改

性效果的影响， 有机改性反应温度分别为 ７０、 ８０、
９０、 ９７ ℃ ， 反应时间为 １ ｈ。 改性后膨润土的 ＸＲＤ

分析结果如图 ５ 所示， 所制备的润滑脂的稠度和分油

性能见表 ６。 试验结果表明， 有机化改性温度为 ８０ ～
９０ ℃的效果较好。

图 ５　 有机膨润土的 ＸＲＤ 图

Ｆｉｇ ５　 ＸＲＤ ｐａｔｔｅｒｎｓ ｏｆ ｏｒｇａｎｏｂｅｎｔｏｎｉｔｅ

表 ６　 有机化改性温度对膨润土润滑脂性能的影响

Ｔａｂｌｅ ６　 Ｅｆｆｅｃｔ ｏｆ ｏｒｇａｎｉｃ ｒｅａｃｔｉｏｎ ｔｅｍｐｅｒａｔｕｒｅ ｏｎ ｔｈｅ
ｐｒｏｐｅｒｔｉｅｓ ｏｆ ｂｅｎｔｏｎｉｔｅ ｇｒｅａｓｅｓ

温度 ｔ ／ ℃ ７０ ８０ ９０ ９７

工作锥入度

λ ／ （０．１ ｍｍ）
３５２ ２８１ ３１３ ３２８

钢网分油（１００ ℃，
２４ ｈ）ｗ ／ ％

２．３ １．９ １．８ ２．０

层间距 ｓ ／ ｎｍ １．９８８ １．９７１ １．９８９ １．９７１

２􀆰 ２􀆰 ３　 有机改性时间的影响

采用 １８３１ 为有机改性剂， 反应温度为 ８０ ℃， 考

察不同反应时间对改性效果的影响， 改性时间分别为

３０、 ６０、 １２０、 １８０ ｍｉｎ。 改性后膨润土的 ＸＲＤ 分析如

图 ６ 所示， 所制备的润滑脂的稠度和分油性能见表

７。 试验结果表明， 有机化改性时间为 ６０ ｍｉｎ 的效果

较好。
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图 ６　 有机膨润土的 ＸＲＤ 图

Ｆｉｇ ６　 ＸＲＤ ｐａｔｔｅｒｎｓ ｏｆ ｏｒｇａｎｏｂｅｎｔｏｎｉｔｅ

表 ７　 有机化反应时间对膨润土润滑脂性能的影响

Ｔａｂｌｅ ７　 Ｅｆｆｅｃｔ ｏｆ ｏｒｇａｎｉｃ ｒｅａｃｔｉｏｎ ｔｉｍｅ ｏｎ ｔｈｅ ｐｒｏｐｅｒｔｉｅｓ
ｏｆ ｂｅｎｔｏｎｉｔｅ ｇｒｅａｓｅｓ

反应时间 ｔ ／ ｍｉｎ ３０ ６０ １２０ １８０

工作锥入度

λ ／ （０．１ ｍｍ）
３００ ２８１ ３２５ ３３７

钢网分油（１００ ℃，
２４ ｈ）ｗ ／ ％

２．２ １．９ ２．３ ２．５

层间距 ｓ ／ ｎｍ １．９７１ １．９７１ １．９８２ １．９８３

２􀆰 ２􀆰 ４　 有机改性膨润土结构分析

膨润土有机改性前后的 ＸＲＤ 分析结果如图 ７ 所

示。 可见， 膨润土有机改性后层间距由 １􀆰 ２０ ｎｍ 增大

至 １􀆰 ９３ ｎｍ， 说明有机改性剂分子进入膨润土层间后

使膨润土的层间距增大。

图 ７　 钠基膨润土与有机膨润土的 ＸＲＤ 图

Ｆｉｇ ７　 ＸＲＤ ｐａｔｔｅｒｎｓ ｏｆ Ｎａ⁃ｂｅｎｔｏｎｉｔｅ ａｎｄ ｏｒｇａｎｉｃ ｂｅｎｔｏｎｉｔｅ

膨润土有机改性前后的 ＦＴ⁃ＩＲ 分析结果如图 ８ 所

示。 在 ３ ６２０ ｃｍ－１附近是由铝氧八面体－ＯＨ 引起的伸

缩振动峰， ３ ４００ ｃｍ－１附近是由层间水分子－ＯＨ 引起

伸缩振动峰； 在 ２ ８４０～２ ９１２ ｃｍ－１区域是－ＣＨ 的对称

和不对称的伸缩振动峰， 此峰表明季铵盐的有机链对

膨润土成功改性； 在低频区 （９１０ ～ ４７０ ｃｍ－１）， 有机

膨润土与钠基膨润土的红外谱峰基本一致， 说明有机

改性后膨润土的层间骨架结构未发生改变。

图 ８　 钠基膨润土、 ＣＴＭＡＢ、 有机膨润土的红外光谱图

Ｆｉｇ ８　 ＩＲ ｓｐｅｃｔｒａ ｏｆ Ｎａ⁃ｂｅｎｔｏｎｉｔｅ， ＣＴＭＡＢ ａｎｄ ｏｒｇａｎｉｃ ｂｅｎｔｏｎｉｔｅ

２􀆰 ３　 膨润土润滑脂制备工艺条件探讨

２􀆰 ３􀆰 １　 助分散剂的影响

膨润土润滑脂制备过程中， 必须加入助分散剂。
为此， 考察了甲醇、 乙醇、 丙酮、 碳酸丙烯酯的助分

散效果， 结果表明其助分散效果均较好。
２􀆰 ３􀆰 ２　 搅拌的影响

膨润土润滑脂制备过程中， 加入助分散剂后， 需

要通过高速搅拌来帮助分散， 形成润滑脂的胶体结

构。 为此， 设定高速搅拌时间分别为 １０、 ２０、 ３０
ｍｉｎ， 考察搅拌对润滑脂性能的影响， 结果见表 ８。
可见， 搅拌时间为 ２０～３０ ｍｉｎ 时的效果较好。

表 ８　 搅拌时间对膨润土润滑脂性能的影响

Ｔａｂｌｅ ８　 Ｉｎｆｌｕｅｎｃｅ ｏｆ ｔｈｅ ｓｔｉｒｒｉｎｇ ｔｉｍｅ ｏｎ ｔｈｅ ｐｅｒｆｏｒｍａｎｃｅｓ
ｏｆ ｂｅｎｔｏｎｉｔｅ ｇｒｅａｓｅｓ

搅拌时间 ｔ ／ ｍｉｎ １０ ２０ ３０
工作锥入度 λ ／ （０．１ ｍｍ） ２９３ ２７５ ２７４

滴点 θ ／ ℃ ３０１ ３１３ ３１７
钢网分油（１００ ℃，２４ ｈ）ｗ ／ ％ １．７ １．３ １．２

２􀆰 ４　 添加剂对膨润土润滑脂性能的影响

在确定抗氧剂、 防锈剂、 油性剂用量的条件下，
考察了 ３ 种极压剂 Ｔ３６１、 Ｔ３０４、 Ｔ３５２ 对膨润土润滑

脂性能的影响及 Ｔ３５２ 不同加入量对膨润土润滑脂性

能的影响， 试验结果见表 ９ 和表 １０。 数据显示： ３ 种

极压剂均具有良好的抗磨极压性能。
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表 ９　 极压剂对膨润土润滑脂性能的影响

Ｔａｂｌｅ ９　 Ｅｆｆｅｃｔ ｏｆ ＥＰ ａｄｄｉｔｉｖｅｓ ｏｎ ｔｈｅ ｐｅｒｆｏｒｍａｎｃｅ ｏｆ ｂｅｎｔｏｎｉｔｅ ｇｒｅａｓｅｓ
项　 目 基础脂＋１．５％Ｔ３６１ 基础脂＋１．５％Ｔ３０４ 基础脂＋１．５％Ｔ３５２ 基础脂 实验方法

外　 观 黄褐色 青褐色 黄褐色 黄褐色 目测

工作锥入度 λ ／ （０．１ ｍｍ） ２６８ ２７１ ２６８ ２７５ ＧＢ ／ Ｔ ２６９－２０１０
滴点 ｔ ／ ℃ ３３２ ３４３ ３４２ ３４２ ＧＢ ／ Ｔ ３４９８－２００８

钢网分油（１００ ℃，２４ ｈ）ｗ ／ ％ ０．９ ０．７ ０．４ ０．８ ＳＨ ／ Ｔ ０３２４－１９９２
铜片腐蚀（１００ ℃，２４ ｈ） １ 级 １ 级 １ 级 １ 级 ＧＢ ／ Ｔ ７３２６－１９８７

延长工作锥入度变化率 λ ／ ％ １２ １３ ９ １５ ＧＢ ／ Ｔ ２６９－２０１０
水淋流失量（３８ ℃，１ ｈ）ｗ ／ ％ ２．１ ２．３ ２．４ ２．７ ＳＨ ／ Ｔ ０１０９－２００４

四球机试验 ｐＢ ／ Ｎ ８６１ ９２１ ９２１ ４１１ ＧＢ ／ Ｔ ０２０２－２００２
四球机试验 ｐＤ ／ Ｎ ２ ４５２ １ ９６１ ２ ４５２ １ ５６９ ＧＢ ／ Ｔ ０２０２－２００２

表 １０　 Ｔ３５２ 对膨润土润滑脂性能的影响

Ｔａｂｌｅ １０　 Ｅｆｆｅｃｔ ｏｆ Ｔ３５２ ｏｎ ｔｈｅ ｐｅｒｆｏｒｍａｎｃｅ ｏｆ ｂｅｎｔｏｎｉｔｅ ｇｒｅａｓｅｓ
项　 目 基础脂＋１％Ｔ３５２ 基础脂＋２％Ｔ３５２ 基础脂＋３％Ｔ３５２ 基础脂 实验方法

外　 观 黄褐色 黑褐色 黑褐色 淡黄色 目　 测

工作锥入度 λ ／ （０．１ ｍｍ） ２７７ ２７１ ２６９ ２７８ ＧＢ ／ Ｔ ２６９－２０１０
滴　 点 ｔ ／ ℃ ３０２ ＞３３０ ＞３３０ ２９８ ＧＢ ／ Ｔ ３４９８—２００８

钢网分油（１００ ℃，２４ ｈ）ｗ ／ ％ ０．４ ０．４ ０．２ ０．４ ＳＨ ／ Ｔ ０３２４－２０１０
蒸发量（９９ ℃，２２ ｈ）ｗ ／ ％ １．６ １．４ １．３ １．８ ＧＢ ／ Ｔ ７３２５－１９８７
铜片腐蚀（１００ ℃，２４ ｈ） １ 级 １ 级 １ 级 １ 级 ＧＢ ／ Ｔ ７３２６－１９８７

延长工作锥入度变化率 λ ／ ％ ３０ ２３ １８ ３３ ＧＢ ／ Ｔ ２６９－２０１０
水淋（３８ ℃，１ ｈ）ｗ ／ ％ ２．４ ２．３ ２．１ ２．７ ＳＨ ／ Ｔ ０１０９－２００４

相似黏度（－１５ ℃，１０ ｓ－１）η ／ （Ｐａ·ｓ） ２１１．２ ２０６．７ ２１７．６ １９５．８ ＳＨ ／ Ｔ ００４８－１９９１
防腐性（５２ ℃，４８ ｈ） １ 级 １ 级 １ 级 １ 级 ＧＢ ／ Ｔ ５０１８－２００８

漏失量（１０４ ℃，６ ｈ）ｍ ／ ｇ ０．１ ０．０５ ０．０２ ０．１５ ＳＨ ／ Ｔ ０３２６－１９９２
四球机试验 ｐＢ ／ Ｎ ８６４ １ ０２０ １ １１８ ４１１ ＧＢ ／ Ｔ ０２０２－２００２
四球机试验 ｐＤ ／ Ｎ ２ ４５２ ３ ９２２ ４ ９０３ １ ５６９ ＧＢ ／ Ｔ ０２０２－２００２

水淋（３８ ℃，１ ｈ）ｗ ／ ％ ２．４ ２．３ ２．１ ２．７ ＳＨ ／ Ｔ ０１０９－２００４

２􀆰 ５　 膨润土润滑脂的性能评定

按照前述的钠化和有机化改性方法制备的有机膨

润土和市售的有机膨润土， 分别制备得到有机膨润土

润滑脂， ２ 种润土润滑脂的性能评定结果见表 １１。

表 １１　 膨润土润滑脂的性能

Ｔａｂｌｅ １１　 Ｐｒｏｐｅｒｔｉｅｓ ｏｆ ｂｅｎｔｏｎｉｔｅ ｇｒｅａｓｅｓ
项　 目 ＢＴＧ－０１ ＢＴＧ⁃０２ ＳＨ ／ Ｔ ０５３７－１９９３ 实验方法

外观 黑褐色 淡黄色 － 目测

工作锥入度 λ ／ （０．１ ｍｍ） ２６９ ２７５ ２６５～２９５ ＧＢ ／ Ｔ ２６９－２０１０
滴点 ｔ ／ ℃ ＞３３０ ＞３３０ ≥２７０ ＧＢ ／ Ｔ ３４９８－２００８

钢网分油（１００ ℃，２４ ｈ）ｗ ／ ％ ０．２ ０．４ ≤５ ＳＨ ／ Ｔ ０３２４－２０１０
蒸发量（９９ ℃，２２ ｈ）ｗ ／ ％ １．３ １．８ ≤１．５ ＧＢ ／ Ｔ ７３２５－１９８７
腐蚀（Ｔ２ 铜片 １００ ℃，２４ ｈ） １ 级 １ 级 无绿色或黑色变化 ＧＢ ／ Ｔ ７３２６－１９８７
延长工作锥入度变化率 λ ／ ％ １８ １７ ≤２５ ＧＢ ／ Ｔ ２６９－２０１０

水淋（３８ ℃，１ ｈ）ｗ ／ ％ ２．４ ２．３ ≤１０ ＳＨ ／ Ｔ ０１０９－２００４
相似黏度（－１５ ℃，１０ ｓ－１） ／ （Ｐａ·ｓ） ２１７．６ ２１６．４ ≤１５００ ＳＨ ／ Ｔ ００４８－１９９１

防腐性（５２ ℃，４８ ｈ） １ 级 １ 级 ≤１ 级 ＧＢ ／ Ｔ ５０１８－２００８
漏失量（１０４ ℃，６ ｈ）ｍ ／ ｇ ０．０２ ０．０２ ≤５．０ ＳＨ ／ Ｔ ０３２６－１９９２

极压性能（四球机法）ＺＭＺ ／ Ｎ ９８７ ９９３ ≥４９０ ＳＨ ／ Ｔ ０２０２－１９９２
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　 　 可见， 产品具有良好的高温性、 胶体安定性、 机

械安定性、 防锈性、 抗水性、 防腐蚀性和极压抗磨

性， 达到了 ＳＨ ／ Ｔ ０５３７ － １９９３ （２００３） 技术指标的

要求。
３　 结论

（１） 通过实验得出了膨润土的钠化改性条件：
Ｎａ２ＣＯ３ 的质量分数为 ２％ ～ ３％， 钠化温度为 ６０ ～ ８０
℃， 钠化反应时间为 ３０～６０ ｍｉｎ。

（２） 探讨了膨润土的有机化改性条件： １８３１ 添

加量为 １􀆰 ０ ～ １􀆰 １ＣＥＣ， 或 １８３１ 改性剂 ０􀆰 ６ＣＥＣ＋１６３１
改性剂 ０􀆰 ４ＣＥＣ 复合改性， 在 ８０ ～ ９０ ℃反应 ６０ ｍｉｎ，
有机化改性效果良好。

（３） 考察了添加剂对膨润土润滑脂性能的影响，
得出了添加剂优化配方， 制备的产品具有良好的高温

性、 胶体安定性、 机械安定性、 防锈性、 抗水性、 防

腐蚀性和极压抗磨性。
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摘要： 为研究粗糙度对浮环轴承静特性的影响， 基于雷诺方程并结合随机粗糙模型建立粗糙形状的浮环轴承模

型， 采用有限差分法对模型进行求解， 得到浮环轴承润滑过程中的油膜厚度和油膜压力分布。 结果表明： 油膜承载力

随粗糙度的增大而增大， 内层油膜承载力大于外层油膜承载力； 端泄流量随粗糙度的增大而减小， 内层油膜端泄流量

大于外层油膜端泄流量； 摩擦功耗随粗糙度的增大而增大， 内层油膜摩擦功耗小于外层油膜摩擦功耗。
关键词： 浮环轴承； 润滑； 粗糙度； 静特性

中图分类号： ＴＨ１１７􀆰 ２　 文献标志码： Ａ　 文章编号： ０２５４－０１５０ （２０１７） ０４－０６６－０７

􀤕
􀤕

􀤕
􀤕

􀤕
􀤕

Ｅｆｆｅｃｔ ｏｆ Ｓｕｒｆａｃｅ Ｒｏｕｇｈｎｅｓｓ ｏｎ Ｓｔａｔｉｃ Ｃｈａｒａｃｔｅｒｉｓｔｉｃｓ ｏｆ Ｆｌｏａｔｉｎｇ
Ｒｉｎｇ Ｂｅａｒｉｎｇ

ＱＩＮ Ｃｈａｏ　 ＫＡＮＧ Ｙａｎｇ　 ＳＯＮＧ Ｋｕｎ　 ＺＨＡＮＧ Ｈａｏ　 ＺＨＥＮ Ｄｏｎｇ　 ＳＨＩ Ｚｈａｎｑｕｎ
（Ｓｃｈｏｏｌ ｏｆ Ｍｅｃｈａｎｉｃａｌ Ｅｎｇｉｎｅｅｒｉｎｇ，Ｈｅｂｅｉ Ｕｎｉｖｅｒｓｉｔｙ ｏｆ Ｔｅｃｈｎｏｌｏｇｙ，Ｔｉａｎｊｉｎ ３００１３０，Ｃｈｉｎａ）

Ａｂｓｔｒａｃｔ：Ｔｈｅ ｔｈｅｏｒｅｔｉｃａｌ ｍｏｄｅｌ ｏｆ ｆｌｏａｔｉｎｇ ｒｉｎｇ ｂｅａｒｉｎｇｓ ｕｎｄｅｒ ｄｉｆｆｅｒｅｎｔ ｃｏｎｄｉｔｉｏｎｓ ｗａｓ ｂｕｉｌｔ ｂａｓｅｄ ｏｎ ｔｈｅ Ｒｅｙｎｏｌｄｓ
ｅｑｕａｔｉｏｎ ａｎｄ ｒａｎｄｏｍ ｒｏｕｇｈ ｍｏｄｅｌ ｔｏ ｓｔｕｄｙ ｔｈｅ ｅｆｆｅｃｔ ｏｆ ｓｕｒｆａｃｅ ｒｏｕｇｈｎｅｓｓ ｏｎ ｔｈｅ ｓｔａｔｉｃ ｃｈａｒａｃｔｅｒｉｓｔｉｃｓ ｏｆ ｆｌｏａｔｉｎｇ ｒｉｎｇ ｂｅａｒ⁃
ｉｎｇｓ．Ｔｈｅ ｏｉｌ ｆｉｌｍ ｔｈｉｃｋｎｅｓｓ ａｎｄ ｐｒｅｓｓｕｒｅ ｄｉｓｔｒｉｂｕｔｉｏｎ ｗｅｒｅ ｏｂｔａｉｎｅｄ ｂｙ ｓｏｌｖｉｎｇ ｔｈｅ ｔｈｅｏｒｅｔｉｃａｌ ｍｏｄｅｌ ｗｉｔｈ ｆｉｎｉｔｅ ｄｉｆｆｅｒｅｎｃｅ
ｍｅｔｈｏｄ．Ｔｈｅ ｒｅｓｕｌｔｓ ｓｈｏｗ ｔｈａｔ ｔｈｅ ｂｅａｒｉｎｇ ｃａｐａｃｉｔｙ ｏｆ ｏｉｌ ｆｉｌｍ ｉｓ ｉｎｃｒｅａｓｅｄ ｗｉｔｈ ｔｈｅ ｉｎｃｒｅａｓｉｎｇ ｏｆ ｓｕｒｆａｃｅ ｒｏｕｇｈｎｅｓｓ，ａｎｄ ｔｈｅ
ｂｅａｒｉｎｇ ｃａｐａｃｉｔｙ ｏｆ ｉｎｎｅｒ ｏｉｌ ｆｉｌｍ ｉｓ ｌａｒｇｅｒ ｔｈａｎ ｔｈａｔ ｏｆ ｏｕｔｅｒ ｏｉｌ ｆｉｌｍ．Ｔｈｅ ｌｅａｋａｇｅ ｒａｔｅ ｏｆ ｆｌｏａｔｉｎｇ ｒｉｎｇ ｂｅａｒｉｎｇｓ ｉｓ ｄｅｃｒｅａｓｅｄ
ｗｉｔｈ ｔｈｅ ｉｎｃｒｅａｓｉｎｇ ｏｆ ｔｈｅ ｓｕｒｆａｃｅ ｒｏｕｇｈｎｅｓｓ，ａｎｄ ｔｈｅ ｌｅａｋａｇｅ ｒａｔｅ ｏｆ ｉｎｎｅｒ ｏｉｌ ｆｉｌｍ ｉｓ ｌａｒｇｅｒ ｔｈａｎ ｔｈａｔ ｏｆ ｏｕｔｅｒ ｏｉｌ ｆｉｌｍ．Ｔｈｅ
ｆｒｉｃｔｉｏｎ ｐｏｗｅｒ ｃｏｎｓｕｍｐｔｉｏｎ ｉｓ ｉｎｃｒｅａｓｅｄ ｗｉｔｈ ｔｈｅ ｉｎｃｒｅａｓｉｎｇ ｏｆ ｓｕｒｆａｃｅ ｒｏｕｇｈｎｅｓｓ ａｎｄ ｔｈｅ ｆｒｉｃｔｉｏｎ ｐｏｗｅｒ ｃｏｎｓｕｍｐｔｉｏｎ ｏｆ
ｉｎｎｅｒ ｏｉｌ ｆｉｌｍ ｉｓ ｌｅｓｓ ｔｈａｎ ｔｈａｔ ｏｆ ｏｕｔｅｒ ｏｉｌ ｆｉｌｍ．

Ｋｅｙｗｏｒｄｓ：ｆｌｏａｔｉｎｇ ｒｉｎｇ ｂｅａｒｉｎｇ；ｌｕｂｒｉｃａｔｉｏｎ；ｒｏｕｇｈｎｅｓｓ；ｓｔａｔｉｃ ｃｈａｒａｃｔｅｒｉｓｔｉｃｓ

　 浮环轴承是一种在轴和轴承之间有一个浮动环的

径向滑动轴承， 浮环将轴承的整个油膜区域分为内外

两层油膜， 轴承座和浮环外部表面、 浮环内部表面和

轴颈之间分别形成内外层油膜。 在浮环轴承稳定运转

时， 浮环以一定转速旋转， 有效减小与轴颈和轴瓦之

间的相对速度， 从而减小剪切力引起的摩擦损失。 设

计良好的浮环轴承， 在相同的承载能力下， 相比普通

滑动轴承的功耗可减少 ２０％ ～ ３０％ ［１］。 所以， 浮环轴

承更加适合涡轮增压器这种高转速和高温度的工作环

境。 但是， 恶劣的工作环境导致了浮环轴承很高的故

障率［２］； 另外， 长期以来， 浮环轴承主要以经验公式
来进行设计， 使其很难达到最优的状态。 因此， 通过

开展动静压浮环轴承润滑特性的研究， 对延长机器设
备的使用寿命、 提高设备的可靠性等方面具有十分重

要的意义。 目前对浮环轴承的研究很多， 但研究时通

常忽略了浮环轴承表面粗糙度对润滑特性的影响， 而
实际工作中的轴承表面不可能是完全光滑的， 且工作

环境不同， 粗糙度也不相同， 对浮环轴承润滑的静特

性也会产生不同的影响， 故研究粗糙度对浮环轴承静
特性的影响具有十分重要的意义。

国内外的大量统计表明， 润滑与冷却故障和转子

与轴承的碰摩失稳是涡轮增压器的 ２ 种主要故障形
式［３］。 涡轮增压器的转子把浮环轴承作为支撑系统，
浮环将动压油膜分为内层油膜和外层油膜， 所以浮环
内外均存在动压油膜， 这样一是可以降低油膜剪切

力， 二是可以有效缓冲转子不平衡振动， 同时可以避

免轴与轴承间表面接触和干摩擦。 当轴承无法产生完
全的动压效应时， 轴颈和轴承之间摩擦现象严重， 轴



承表面粗糙度发生变化， 这样可能造成在机器启动或

者停车等相对速度较低的情况下， 轴与轴承之间处于

干摩擦或者边界摩擦状态， 使轴承产生磨损， 降低轴

承的精度和使用寿命［４］。
国内外专家对浮环轴承的润滑特性进行大量理论

研究。 埃及开罗大学 ＭＯＫＨＴＡＲ［５］建立了浮环轴承的
理论模型， 通过数值求解得出浮环轴承转速比、 内外

间隙比等结构参数与轴承承载能力和摩擦因数的关

系。 ＳＡＮ ＡＮＤＲéＳ 等［６－７］提出了汽车涡轮增压器中浮
环轴承的模型， 研究了浮环能耗对油液的温升、 浮环

轴承内外间隙的影响及浮环轴承的热效应。 ＴＩＡＮ
等［８］分析了轴承间隙在转速不断提高的情况下对涡
轮增压器转子特性的影响， 得出增大轴承的外间隙可

以有效减小临界极限浮环轴承的振荡。 周晓光和葛中

民［９］研究了浮环轴承的静态特性， 表明浮环与轴颈的
转速比随内外层油膜间隙比的减小而增大， 同时表明

浮环轴承适合在高速轻载的场合使用。 张浩等人［１０］

采用有限差分法求解质量守恒边界条件的 Ｒｅｙｎｏｌｄｓ
方程， 建立了贫油润滑状态下的内油膜压力分布模

型， 得出较大的静载荷及注油压力可以提高浮环轴承
的端泄量。 周树堂［１１］ 通过将量纲一化雷诺方程离散

化， 利用有限元的方法求解浮环轴承的静、 动特性。
袁成清等［１２］在试验机上模拟了滑动轴承的各个典型

磨损过程， 收集各阶段产生的磨粒信息， 观察磨损表

面形貌， 研究了磨粒和磨损表面特征及其对应关系，
结果表明检测润滑油中的磨粒信息能间接获得滑动轴

承的磨损表面特征， 从而对滑动轴承的状态进行诊

断。 宋敏［１３］通过真实粗糙表面接触模型的研究， 指
出真实粗糙表面间的接触对研究摩擦、 磨损和润滑起

着非常关键的作用。
综上所述， 对于浮环轴承润滑及稳定性的研究，

不论在理论上还是在实验上都已经取得了很多成果，
但关于表面粗糙度影响的研究尚不够深入。 本文作者

基于浮环轴承润滑理论， 采用有限差分法对雷诺方程

进行求解， 对浮环轴承在不同粗糙度下的润滑静特性

进行了分析。
１　 数学模型

图 １ 为浮环轴承结构示意图， 根据其结构， 轴颈
表面与浮环内表面间的油膜形成内层油膜， 浮环外表

面与轴瓦之间的油膜形成外层油膜。
滑动轴承的静态雷诺方程［１］为
∂
∂ｘ

（
ｈ３

μ
∂ｐ
∂ｘ

）＋
∂
∂ｚ

（
ｈ３

μ
∂ｐ
∂ｚ

）＝ ６Ｕ
∂ｈ
∂ｘ

（１）

式中： ｐ 为油膜压力； μ 是润滑油液黏度； Ｕ 是轴颈

转速； ｈ 是油膜厚度。

图 １　 浮环轴承结构示意图

Ｆｉｇ １　 Ｓｃｈｅｍａｔｉｃ ｄｉａｇｒａｍ ｏｆ ｔｈｅ ｆｌｏａｔｉｎｇ ｒｉｎｇ ｂｅａｒｉｎｇ

浮环轴承可以看作 ２ 个串联的滑动轴承， 内外层

油膜的表达式分别如下：
内层油膜的量纲一化雷诺方程：

∂
∂φ１

（Ｈ３
１

∂Ｐ１

∂φ１
）＋

Ｄ２
１

Ｌ２
１

∂
∂λ１

（Ｈ３
１

∂Ｐ１

∂λ１
）＝ ６

∂Ｈ１

∂φ１
（２）

外层油膜的量纲一化雷诺方程：

∂
∂φ２

（Ｈ３
２

∂Ｐ２

∂φ２
）＋

Ｄ２
２

Ｌ２
２

∂
∂λ２

（Ｈ３
２

∂Ｐ２

∂λ２
）＝ ６

∂Ｈ２

∂φ２
（３）

式中： Ｈ１、 Ｈ２ 分别为内、 外层量纲一油膜厚度； Ｐ１、

Ｐ２ 分别为内、 外层量纲一油膜压力； φ１、 φ２ 分别为

内、 外层油膜角度； Ｄ１、 Ｄ２ 分别为轴承内径、 外径；
Ｌ１、 Ｌ２ 为轴承宽度； λ１ ＝ ｚ ／ （Ｌ１ ／ ２）、 λ２ ＝ ｚ ／ （Ｌ２ ／ ２）。

在考虑粗糙度的影响时［１］ 可将式 （１） 写成如下

形式：
∂
∂ｘ

（
Ｈ３

μ
∂ｐ
∂ｘ

）＋
∂
∂ｚ

（
Ｈ３

μ
∂ｐ
∂ｚ

）＝ ６Ｕ
∂Ｈ
∂ｘ

（４）

用 Ｈ 代替式 （１） 中的 ｈ， 将油膜厚度 Ｈ 分离成

两部分之和：
Ｈ ＝ ｈ０＋ ｈｓ （５）

式中： ｈ０ 为光滑油膜厚度； ｈｓ 为由于粗糙引起的油

膜厚度。
一般情况下， 可以假设 ｈｓ 沿整个润滑表面的平

均值为 ０。 对式 （４） 两边取数学期望

∂
∂ｘ

Ｅ（
Ｈ３

μ
∂ｐ
∂ｘ

）＋
∂
∂ｚ
Ｅ（

Ｈ３

μ
∂ｐ
∂ｙ

）＝ ６Ｕ
∂
∂ｘ

Ｅ（Ｈ） （６）

式中： Ｅ （ ） 表示数学期望算子， 定义其为

Ｅ（ｘ） ＝ ∫＋¥

－¥

ｘｆ（ｘ）ｄｘ （７）

式中： ｆ （ｘ） 表征随机变量 ｘ 的概率密度分布。
通过采用 ＣＨＲＩＳＴＥＮＳＥＮ 和 ＴＯＮＤＥＲ［１４－１５］ 提出的

随机粗糙模型， 得出粗糙型滑动轴承雷诺方程的量纲

一化形式为
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式中： Ｈ 为量纲一油膜厚度； Ｐ 为量纲一油膜压力；
ｄ 为轴承直径； ｌ 为轴承宽度； ε 为偏心率； φ 为油膜
角度。

通常在实际的工程中， 滑动轴承油膜的粗糙厚度
的概率密度分布一般都接近高斯分布， 在计算过程中
采用下列多项式分布， 多项式分布对高斯分布有很好
的近似：
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３２ｃ

ｃ２－ｈｓ
２( ) ３， 　 ｈｓ ＜ｃ

０， ｈｓ ≥ｃ
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式中： ｃ 表示粗糙油膜厚度变化范围的 １ ／ ２， 其量纲

一化值 Ｃ＝ ｃ
（Ｒψ）

为粗糙度。

将式 （９） 代入数学期望算子中可以得到 Ｅ（Ｈ） 、
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ｌｎ
ｈ ＋ Ｃ

ｈ － Ｃ
＋ ２Ｃｈ（１５ｈ２ － １３Ｃ２） ù

û

ú
ú

（１４）

将以上原理应用到浮环轴承中可得粗糙型浮环轴
承的雷诺方程的量纲一化形式， 即：

内层油膜雷诺方程的量纲一化形式：

∂
∂φ１

Ｅ（Ｈ１
３）

∂Ｅ（Ｐ１）
∂φ１

æ

è
ç

ö

ø
÷ ＋

ｄ１

ｌ１
æ

è
ç

ö

ø
÷

２ ∂
∂λ１

·

１

Ｅ（１ ／ Ｈ１
３）

·
∂Ｅ（Ｐ１）

∂λ１

æ

è
çç

ö

ø
÷÷ ＝ － ε１ｓｉｎφ１ （１５）

外层油膜雷诺方程的量纲一化形式：

∂
∂φ２

Ｅ（Ｈ２
３）

∂Ｅ（Ｐ２）
∂φ２

æ

è
ç

ö

ø
÷ ＋ （

ｄ２

ｌ２
）

２ ∂
∂λ２

·

１

Ｅ（１ ／ Ｈ２
３）

·
∂Ｅ（Ｐ２）

∂λ２

æ

è
çç

ö

ø
÷÷ ＝ － ε２ｓｉｎφ２ （１６）

式中： ｄ１、 ｄ２ 分别为轴承内径、 外径； ｌ１、 ｌ２ 为轴承
宽度； φ１， φ２ 分别为内、 外油膜角度。

由以上数学模型推导可得出承载力、 端泄流量、
摩擦功耗相关参数的数学表达式， 进而求得其参
数值。

量纲一化承载力 Ｅ Ｗ( ) ＝ Ｅ（Ｗ）ψ２ ／ （３ＢＤηω） ，
其中， Ｅ（Ｗ） 为承载力， Ｂ 为轴承宽度， Ｄ 为轴承内
径， η 为润滑油的动力黏度， ω 为角速度。 它可以通

过压力分布 Ｅ ｐ( ) 在轴承表面积分求得， 即：

Ｅ（Ｗｘ） ＝ ∫１

－１
∫２ｘ

０
Ｅ（Ｐ）ｃｏｓφｄφｄλ ＝

∑
ｎ

ｊ ＝ １
∑

ｍ

ｉ ＝ １
Ｅ （Ｐ） ｉ， ｊｃｏｓφｉΔφΔλ （１７）

Ｅ（Ｗｙ） ＝ ∫１

－１
∫２ｘ

０
Ｅ（Ｐ）ｓｉｎφｄφｄλ ＝

∑
ｎ

ｊ ＝ １
∑

ｍ

ｉ ＝ １
Ｅ （Ｐ） ｉ， ｊｓｉｎφｉΔφΔλ （１８）

Ｅ（Ｗ） ＝ Ｅ （Ｗｘ）
２ ＋ Ｅ （Ｗｙ）

２ （１９）

量纲一化端泄流量 Ｅ（Ｑ） ＝ ２λＥ（Ｑ） ／ （Ｒ３ψω） ，
其中， Ｅ （Ｑ） 为端泄流量， Ｒ 为轴承内半径， ψ 为

油膜相对间隙。 它可以通过压力分布 Ｅ（ｐ） 在轴承圆
周积分求得， 即：

Ｅ Ｑ( ) ＝ － ∫２π

０

１

Ｅ １ ／ Ｈ３( )

∂Ｅ ｐ( )

∂ｚ ｚ ＝ １

ｄθ （２０）

内层油膜摩擦功耗的量纲一因子 Ｅ （ Ｈｆｉ ） ＝
ψＥ（Ｈｆｉ） ／ （μ ｉ（Ω －ΩＲ ）

２Ｒ ｉ
２Ｌ ｉ ）， 其中， Ω 为角速度，

ΩＲ 为浮环角速度。 外层油膜摩擦功耗的量纲一因子

Ｅ（Ｈｆｏ）＝ ψＥ（Ｈｆｏ） ／ （μｏΩＲ
２Ｒｏ

２Ｌｏ）， 其中， Ｅ （Ｈｆｏ） 为
摩擦功耗。 内、 外层油膜量纲一摩擦功耗的计算公式
分别为

Ｅ（Ｈｆｉ） ＝ ∫Ｌｉ
０
∫２πＲｉ

０ ｛ Ｅ（Ｈ３
ｉ ）

１２μ ｉ

∂Ｅ（Ｐ ｉ）
∂ｘ

æ

è
ç

ö

ø
÷

２

＋é

ë
êê

∂Ｅ（Ｐ ｉ）
∂ｚ

æ

è
ç

ö

ø
÷

２
ù

û
úú ＋

μ ｉ

Ｅ（Ｈｉ）
（Ω － ΩＲ）

２Ｒ２
ｉ｝ｄｘｄｚ （２１）

Ｅ（Ｈｆｏ） ＝ ∫Ｌｏ
０
∫２πＲｏ

０ ｛ Ｅ（Ｈｏ）
３

１２μｏ

∂Ｅ（Ｐｏ）
∂ｘ

æ

è
ç

ö

ø
÷

２

＋é

ë
êê

∂Ｅ（Ｐｏ）
∂ｚ

æ

è
ç

ö

ø
÷

２
ù

û
úú ＋

μｏ

Ｅ（Ｈｏ）
（ΩＲ）

２Ｒ２
ｏ｝ｄｘｄｚ （２２）
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２　 数值求解算法

实际应用中， 大部分学者用数值方法求解浮环轴

承雷诺方程， 这样可以用较少的时间计算得到很好的

结果。 用数值方法求解油膜压力就是先将轴承的油膜

均匀地划分为许多个等同的网格， 再把各节点上的压

力值构成各阶差商， 从而近似取代雷诺方程中的导

数， 将雷诺方程转化为代数方程组， 最后求解出每个

节点上的压力。
在节点 （ ｉ， ｊ） 的一阶导数， 可近似地表达成相

邻节点上的 Ｐ 值构成的中差商［１］：
∂Ｐ
∂φ

æ

è
ç

ö

ø
÷

ｉ， ｊ
≈

Ｐ ｉ ＋１， ｊ － Ｐ ｉ －１， ｊ

２Δφ
；

∂Ｐ
∂λ

æ

è
ç

ö

ø
÷

ｉ， ｊ
≈

Ｐ ｉ， ｊ －１ － Ｐ ｉ， ｊ ＋１

２Δφ
（２３）

在节点 （ ｉ， ｊ） 的二阶导数， 可先用一阶导数的

中差商对相邻半步长插入点进行表示， 再用相应节点

值的中差商对式中的一阶导数进行表示， 可以得出：
∂
∂φ

（Ｈ３ ∂Ｐ
∂φ

）é

ë
êê

ù

û
úú

ｉ． ｊ
≈

Ｈ３
ｉ ＋１ ／ ２， ｊＰ ｉ ＋１， ｊ ＋ Ｈ３

ｉ －１ ／ ２， ｊＰ ｉ －１， ｊ － （Ｈ３
ｉ ＋１ ／ ２， ｊ ＋ Ｈ３

ｉ －１ ／ ２， ｊ）Ｐ ｉ， ｊ

（Δφ） ２

（２４）
∂
∂λ

（Ｈ３ ∂Ｐ
∂λ

）é

ë
êê

ù

û
úú

ｉ． ｊ
≈

Ｈ３
ｉ， ｊ ＋１ ／ ２Ｐ ｉ， ｊ ＋１ ＋ Ｈ３

ｉ， ｊ －１ ／ ２Ｐ ｉ， ｊ －１ － （Ｈ３
ｉ， ｊ ＋１ ／ ２ ＋ Ｈ３

ｉ， ｊ －１ ／ ２）Ｐ ｉ， ｊ

（Δλ） ２

（２５）
∂Ｈ
∂φ

æ

è
ç

ö

ø
÷

ｉ， ｊ

＝
Ｈｉ ＋１ ／ ２， ｊ － Ｈｉ －１ ／ ２， ｊ

Δφ
（２６）

这样， 正常工况、 等温、 不可压膜的量纲一化

Ｒｅｙｎｏｌｄｓ 方程即化为

Ｈ３
ｉ ＋１ ／ ２， ｊＰ ｉ ＋１， ｊ ＋ Ｈ３

ｉ －１ ／ ２， ｊＰ ｉ －１， ｊ － （Ｈ３
ｉ ＋１ ／ ２， ｊ ＋ Ｈ３

ｉ －１ ／ ２， ｊ）Ｐ ｉ， ｊ

（Δφ） ２
＋ ｄ

ｌ
æ

è
ç

ö

ø
÷

２

Ｈ３
ｉ， ｊ ＋１ ／ ２Ｐ ｉ， ｊ ＋１ ＋ Ｈ３

ｉ， ｊ －１ ／ ２Ｐ ｉ， ｊ －１ － （Ｈ３
ｉ， ｊ ＋１ ／ ２ ＋ Ｈ３

ｉ， ｊ －１ ／ ２）Ｐ ｉ， ｊ

（Δλ） ２
＝ ６

Ｈｉ ＋１ ／ ２， ｊ － Ｈｉ －１ ／ ２， ｊ

Δφ
（２７）

　 　 经整理得：
Ａｉ， ｊＰ ｉ ＋１， ｊ ＋ Ｂ ｉ， ｊＰ ｉ －１， ｊ ＋ Ｃ ｉ， ｊＰ ｉ， ｊ ＋１ ＋ Ｄｉ， ｊＰ ｉ， ｊ －１ －

Ｅ ｉ， ｊＰ ｉ， ｊ ＝ Ｆ ｉ， ｊ （２８）
其中各系数为
Ａｉ， ｊ ＝ Ｈ３

ｉ ＋１ ／ ２， ｊ

Ｂ ｉ， ｊ ＝ Ｈ３
ｉ －１ ／ ２， ｊ

Ｃ ｉ， ｊ ＝
ｄ
ｌ
·

Δφ
Δλ

æ

è
ç

ö

ø
÷

２

Ｈ３
ｉ， ｊ ＋１ ／ ２

Ｄｉ， ｊ ＝
ｄ
ｌ
·

Δφ
Δλ

æ

è
ç

ö

ø
÷

２

Ｈ３
ｉ， ｊ －１ ／ ２

Ｅ ｉ， ｊ ＝ Ａｉ， ｊ ＋ Ｂ ｉ， ｊ ＋ Ｃ ｉ， ｊ ＋ Ｄｉ， ｊ

Ｆ ｉ， ｊ ＝ Δφ（Ｈｉ ＋１ ／ ２， ｊ － Ｈｉ －１ ／ ２， ｊ）

ì

î

í

ï
ï
ï
ï
ï

ï
ï
ï
ï
ï

（２９）

得到：
Ｐ ｉ， ｊ ＝

Ａｉ， ｊＰ ｉ ＋１， ｊ ＋ Ｂ ｉ， ｊＰ ｉ －１， ｊ ＋ Ｃ ｉ， ｊＰ ｉ， ｊ ＋１ ＋ Ｄｉ， ｊＰ ｉ， ｊ －１ － Ｆ ｉ， ｊ

Ｅ ｉ， ｊ

（３０）
于是中间节点的压力值就可以通过节点周围四节

点上的压力值来进行计算。
采用超松弛迭代法进行求解： 把式 （３０） 计算

出来的压力值和初始压力值之间的差额乘以一个大于

１ 的倍数 β （松弛因子） 再加到初始值作为新值：

Ｐ（ｋ）
ｉ， ｊ ＝ β

Ａｉ， ｊＰ
（ｋ－１）
ｉ ＋１， ｊ ＋ Ｂ ｉ， ｊＰ

（ｋ－１）
ｉ －１， ｊ ＋ Ｃ ｉ， ｊＰ

（ｋ－１）
ｉ， ｊ ＋１ ＋ Ｄｉ， ｊＰ

（ｋ－１）
ｉ， ｊ ＋１ － Ｆ ｉ， ｊ

Ｅ ｉ， ｊ

－ Ｐ（ｋ－１）
ｉ， ｊ

é

ë
êê

ù

û
úú ＋ Ｐ（ｋ－１）

ｉ， ｊ （３１）

　 　 β 值一般可在 １～２ 间选取， 取太大可能使过程不

收敛。
为了判断每次迭代的结果是否达到足够精度从而

中止迭代过程， 一般以下列公式作为相对收敛准则：

∑
ｍ

ｉ ＝ ２
∑

ｎ

ｊ ＝ ２
Ｐ（ｋ）

ｉ， ｊ － Ｐ（ｋ－１）
ｉ， ｊ

∑
ｍ

ｉ ＝ ２
∑

ｎ

ｊ ＝ ２
Ｐ（ｋ）

ｉ， ｊ

≤ δ （３２）

一般相对误差值 δ 在 １０－３附近进行取值。

纳入 Ｒｅｙｎｏｌｄｓ 边界条件： 在每一行上， 从起始边

向终止边方向进行逐点计算， 当算出某点的压力值为

负数， 即可取为 ０。 因此每行油膜自然破裂边的位置

就近似在该点的位置。
３　 计算结果与分析

选取的浮环轴承的结构参数设置如表 １ 所示， 分

析该浮环轴承在不同转速及粗糙度下静特性参数变化

的规律， 最终得出承载力、 端泄流量、 摩擦功耗相关

参数的变化趋势。
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表 １　 浮环轴承的主要尺寸

Ｔａｂｌｅ １　 Ｍａｉｎ ｄｉｍｅｎｓｉｏｎｓ ｏｆ ｔｈｅ ｆｌｏａｔｉｎｇ ｒｉｎｇ ｂｅａｒｉｎｇ
参数 数值

轴承长度 Ｌ ／ ｍ ０．０２
浮环轴承内层间隙 ｃｉ ／ ｍ ２×１０－５

浮环轴承外层间隙 ｃｏ ／ ｍ ８×１０－５

轴颈半径 ｒ ／ ｍ ７．５×１０－３

浮环外径 ｒ ／ ｍ １．０１×１０－２

润滑油密度 ρ ／ （ｋｇ·ｍ－３） ９６０
润滑油 ４０ ℃黏度 η ／ （Ｐａ·ｓ） ０．２

３􀆰 １　 粗糙度对油膜承载力的影响

选取宽径比 Ｂ ／ Ｄ＝ ２、 粗糙度为 Ｃ ＝ ０􀆰 １ 的浮环轴

承， 计算 得 到 轴 颈 转 速 分 别 为 １０ ０００、 ３０ ０００、
７０ ０００ ｒ ／ ｍｉｎ 和偏心率分别为 ０􀆰 １、 ０􀆰 ２、 ０􀆰 ３、 ０􀆰 ４、
０􀆰 ５、 ０􀆰 ６、 ０􀆰 ７、 ０􀆰 ８、 ０􀆰 ９ 时浮环轴承内外层油膜承

载力， 如图 ２、 ３ 所示。

图 ２　 不同转速下内层油膜承载力

Ｆｉｇ ２　 Ｂｅａｒｉｎｇ ｃａｐａｃｉｔｙ ｏｆ ｉｎｎｅｒ ｏｉｌ ｆｉｌｍ ａｔ ｄｉｆｆｅｒｅｎｔ ｓｐｅｅｄｓ

图 ３　 不同转速下外层油膜承载力

Ｆｉｇ３　 Ｂｅａｒｉｎｇ ｃａｐａｃｉｔｙ ｏｆ ｏｕｔｅｒ ｏｉｌ ｆｉｌｍ ａｔ ｄｉｆｆｅｒｅｎｔ ｓｐｅｅｄｓ

从图 ２、 ３ 可知， 在相同的偏心率下， 浮环轴承

内外层油膜的承载力随轴颈转速的增加而增加； 在相

同的转速下， 浮环轴承内外层油膜的承载力随着偏心

率的增加而增加； 且浮环轴承内层油膜的承载力大于

外层油膜的承载力。
选取宽径比 Ｂ ／ Ｄ＝ ２、 轴颈转速 Ｕ ＝ １０ ０００ ｒ ／ ｍｉｎ

的浮环轴承， 计算得到无粗糙、 粗糙度 Ｃ ＝ ０􀆰 ３ 和粗

糙度 Ｃ ＝ ０􀆰 ５ 和偏心率分别为 ０􀆰 １、 ０􀆰 ２、 ０􀆰 ３、 ０􀆰 ４、
０􀆰 ５、 ０􀆰 ６、 ０􀆰 ７、 ０􀆰 ８、 ０􀆰 ９ 时浮环轴承内外层油膜承

载力， 如图 ４、 ５ 所示。

图 ４　 不同粗糙度下内层油膜承载力

Ｆｉｇ ４　 Ｂｅａｒｉｎｇ ｃａｐａｃｉｔｙ ｏｆ ｉｎｎｅｒ ｏｉｌ ｆｉｌｍ ｕｎｄｅｒ ｄｉｆｆｅｒｅｎｔ ｒｏｕｇｈｎｅｓｓ

图 ５　 不同粗糙度下外层油膜承载力

Ｆｉｇ ５　 Ｂｅａｒｉｎｇ ｃａｐａｃｉｔｙ ｏｆ ｏｕｔｅｒ ｏｉｌ ｆｉｌｍ ｕｎｄｅｒ ｄｉｆｆｅｒｅｎｔ ｒｏｕｇｈｎｅｓｓ

从图 ４、 ５ 可知， 在相同的偏心率下， 浮环轴承

内外层油膜的承载力随粗糙度的增加而增加； 在相同

的粗糙度下， 浮环轴承内外层油膜的承载力随偏心率

的增加而增加； 同时， 浮环轴承内层油膜的承载力大

于外层油膜的承载力。
３􀆰 ２　 粗糙度对端泄流量的影响

选取宽径比 Ｂ ／ Ｄ＝ ２、 粗糙度为 Ｃ ＝ ０􀆰 １ 的浮环轴

承， 计算 得 到 轴 颈 转 速 分 别 为 １０ ０００、 ３０ ０００、
７０ ０００ ｒ ／ ｍｉｎ 和偏心率分别为 ０􀆰 １、 ０􀆰 ２、 ０􀆰 ３、 ０􀆰 ４、
０􀆰 ５、 ０􀆰 ６、 ０􀆰 ７、 ０􀆰 ８、 ０􀆰 ９ 时浮环轴承内外层油膜端

泄流量， 如图 ６、 ７ 所示。
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图 ６　 不同转速下内层油膜端泄流量

Ｆｉｇ ６　 Ｅｎｄ ｌｅａｋａｇｅ ｏｆ ｉｎｎｅｒ ｏｉｌ ｆｉｌｍ ａｔ ｄｉｆｆｅｒｅｎｔ ｓｐｅｅｄｓ

图 ７　 不同转速下外层油膜端泄流量

Ｆｉｇ ７　 Ｅｎｄ ｌｅａｋａｇｅ ｏｆ ｏｕｔｅｒ ｏｉｌ ｆｉｌｍ ａｔ ｄｉｆｆｅｒｅｎｔ ｓｐｅｅｄｓ

从图 ６、 ７ 可知， 在相同的偏心率下， 浮环轴承

内外层油膜的端泄流量随转速的增加而增加； 在相同

的转速下， 浮环轴承内外层油膜的端泄流量随着偏心

率的增加而增加； 且浮环轴承内层油膜的端泄流量大

于外层油膜的端泄流量。
选取宽径比 Ｂ ／ Ｄ＝ ２、 轴颈转速 Ｕ ＝ １０ ０００ ｒ ／ ｍｉｎ

的浮环轴承， 计算得到无粗糙、 粗糙度 Ｃ ＝ ０􀆰 ３ 和粗

糙度 Ｃ ＝ ０􀆰 ５ 和偏心率分别为 ０􀆰 １、 ０􀆰 ２、 ０􀆰 ３、 ０􀆰 ４、
０􀆰 ５、 ０􀆰 ６、 ０􀆰 ７、 ０􀆰 ８、 ０􀆰 ９ 时浮环轴承内外层油膜端

泄流量， 如图 ８、 ９ 所示。

图 ８　 不同粗糙度下内层油膜端泄流量

Ｆｉｇ ８　 Ｅｎｄ ｌｅａｋａｇｅ ｏｆ ｉｎｎｅｒ ｏｉｌ ｆｉｌｍ ｕｎｄｅｒ ｄｉｆｆｅｒｅｎｔ ｒｏｕｇｈｎｅｓｓ

图 ９　 不同粗糙度下外层油膜端泄流量

Ｆｉｇ ９　 Ｅｎｄ ｌｅａｋａｇｅ ｏｆ ｏｕｔｅｒ ｏｉｌ ｆｉｌｍ ｕｎｄｅｒ ｄｉｆｆｅｒｅｎｔ ｒｏｕｇｈｎｅｓｓ

从图 ８、 ９ 可知， 在相同的偏心率下， 浮环轴承

内外层油膜的端泄流量随粗糙度的增加而减小； 在相

同的粗糙度下， 浮环轴承内外层油膜的端泄流量随着

偏心率的增加而增加； 且浮环轴承内层油膜的端泄流

量大于外层油膜的端泄流量。
３􀆰 ３　 粗糙度对摩擦功耗的影响

选取宽径比 Ｂ ／ Ｄ＝ ２、 粗糙度为 Ｃ ＝ ０􀆰 １ 的浮环轴

承， 计算 得 到 轴 颈 转 速 分 别 为 １０ ０００、 ３０ ０００、
７０ ０００ ｒ ／ ｍｉｎ 和偏心率分别为 ０􀆰 １、 ０􀆰 ２、 ０􀆰 ３、 ０􀆰 ４、
０􀆰 ５、 ０􀆰 ６、 ０􀆰 ７、 ０􀆰 ８、 ０􀆰 ９ 时浮环轴承内外层油膜摩

擦功耗， 如图 １０、 １１ 所示。

图 １０　 不同转速下内层油膜摩擦功耗

Ｆｉｇ １０　 Ｆｒｉｃｔｉｏｎ ｐｏｗｅｒ ｏｆ ｉｎｎｅｒ ｏｉｌ ｆｉｌｍ ａｔ ｄｉｆｆｅｒｅｎｔ ｓｐｅｅｄｓ

图 １１　 不同转速下外层油膜摩擦功耗

Ｆｉｇ １１　 Ｆｒｉｃｔｉｏｎ ｐｏｗｅｒ ｏｆ ｏｕｔｅｒ ｏｉｌ ｆｉｌｍ ａｔ ｄｉｆｆｅｒｅｎｔ ｓｐｅｅｄｓ
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从图 １０、 １１ 可知， 在相同的偏心率下， 浮环轴

承内外层油膜的摩擦功耗随转速的增加而增加； 在相

同的转速下， 浮环轴承内外层油膜的摩擦功耗随着偏

心率的增加而增加； 且浮环轴承内层油膜的摩擦功耗

小于外层油膜的摩擦功耗。
选取宽径比 Ｂ ／ Ｄ＝ ２、 轴颈转速 Ｕ ＝ １０ ０００ ｒ ／ ｍｉｎ

的浮环轴承， 计算得到无粗糙、 粗糙度 Ｃ ＝ ０􀆰 ３ 和粗

糙度 Ｃ ＝ ０􀆰 ５ 和偏心率分别为 ０􀆰 １、 ０􀆰 ２、 ０􀆰 ３、 ０􀆰 ４、
０􀆰 ５、 ０􀆰 ６、 ０􀆰 ７、 ０􀆰 ８、 ０􀆰 ９ 时浮环轴承内外层油膜摩

擦功耗， 如图 １２、 １３ 所示。

图 １２　 不同粗糙度下内层油膜摩擦功耗

Ｆｉｇ １２　 Ｆｒｉｃｔｉｏｎ ｐｏｗｅｒ ｏｆ ｉｎｎｅｒ ｏｉｌ ｆｉｌｍ ｕｎｄｅｒ ｄｉｆｆｅｒｅｎｔ ｒｏｕｇｈｎｅｓｓ

图 １３　 不同粗糙度下外层油膜摩擦功耗

Ｆｉｇ １３　 Ｆｒｉｃｔｉｏｎ ｐｏｗｅｒ ｏｆ ｏｕｔｅｒ ｏｉｌ ｆｉｌｍ ｕｎｄｅｒ ｄｉｆｆｅｒｅｎｔ ｒｏｕｇｈｎｅｓｓ

从图 １２、 １３ 可知， 在相同的偏心率下， 浮环轴

承内外层油膜的摩擦功耗随粗糙度的增加而减小； 在

相同的粗糙度下， 浮环轴承内外层油膜的摩擦功耗随

着偏心率的增加而增加； 且浮环轴承内层油膜的摩擦

功耗大于外层油膜的摩擦功耗。
４　 结论

（１） 浮环轴承的内外层油膜承载力随着粗糙度的

增大而增大， 同时， 随着轴颈转速的增大而增大， 而

且浮环轴承内层油膜承载力大于外层油膜承载力。
（２） 浮环轴承的内外层油膜端泄流量随着粗糙度

的增大而减小， 随着轴颈转速的增大而增大， 且浮环

轴承内层油膜端泄流量大于外层油膜端泄流量。
（３） 浮环轴承的内外层油膜摩擦功耗随着粗糙度

的增大而增大， 随着轴颈转速的增大而增大， 且浮环

轴承内层油膜摩擦功耗小于外层油膜摩擦功耗。
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摘要： 采用有限差分法求解基于 ＪＦＯ （ Ｊａｋｏｂｓｓｏｎ⁃Ｆｌｏｂｅｒｇ⁃Ｏｌｓｓｏｎ） 边界条件 （即质量守恒边界） 下的雷诺方程，
推导出连杆衬套油膜压力分布、 油膜厚度、 油膜承载力、 润滑油端泄量表达式； 建立连杆衬套在贫油润滑状态下的油

膜压力分布模型， 分析载荷对连杆衬套轴心轨迹位置、 最大油膜压力和最小油膜厚度的影响。 结果表明： 在不同曲轴

转速下， 连杆衬套的润滑特性具有相同的变化规律， 且在柴油机做功行程上止点的附近区域的油膜端泄量大于供油

量， 导致油膜的完整性被破会， 形成空穴发生边界摩擦， 甚至干摩擦或者磨损； 连杆衬套与活塞销的最佳相对间隙为

０􀆰 ０２５％～０􀆰 ０５％。
关键词： ＪＦＯ 边界条件； 连杆衬套； 轴心轨迹； 贫油润滑
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Ｏｌｓｓｏｎ） ｂｏｕｎｄａｒｙ ｃｏｎｄｉｔｉｏｎ，ｔｈｅ ｏｉｌ ｆｉｌｍ ｐｒｅｓｓｕｒｅ ｄｉｓｔｒｉｂｕｔｉｏｎ ｏｆ ｔｈｅ ｃｏｎｎｅｃｔｉｎｇ ｒｏｄ ｂｕｓｈｉｎｇ ｗａｓ ｏｂｔａｉｎｅｄ，ａｎｄ ｔｈｅ ａｎａｌｙｔｉ⁃
ｃａｌ ｅｘｐｒｅｓｓｉｏｎｓ ｏｆ ｔｈｅ ｈｙｄｒｏｄｙｎａｍｉｃ ｆｏｒｃｅ，ｄｉｓｃｈａｒｇｅ ｃａｐａｃｉｔｙ ｗｅｒｅ ｄｅｒｉｖｅｄ．Ａ ｍｏｄｅｌ ｏｆ ｔｈｅ ｏｉｌ ｆｉｌｍ ｐｒｅｓｓｕｒｅ ｄｉｓｔｒｉｂｕｔｉｏｎ ｏｆ
ｔｈｅ ｃｏｎｎｅｃｔｉｎｇ ｒｏｄ ｂｕｓｈｉｎｇ ｗａｓ ｄｅｖｅｌｏｐｅｄ ｕｎｄｅｒ ｓｔａｒｖｅｄ ｌｕｂｒｉｃａｔｉｏｎ，ａｎｄ ｔｈｅ ｅｆｆｅｃｔｓ ｏｆ ｌｏａｄ ｏｎ ｔｈｅ ｓｔａｔｉｃ ｅｑｕｉｌｉｂｒｉｕｍ ｐｏｓｉ⁃
ｔｉｏｎ，ｔｈｅ ｍａｘｉｍｕｍ ｏｉｌ ｆｉｌｍ ｐｒｅｓｓｕｒｅ ａｎｄ ｔｈｅ ｍｉｎｉｍｕｍ ｏｉｌ ｆｉｌｍ ｔｈｉｃｋｎｅｓｓ ｏｆ ｔｈｅ ｃｏｎｎｅｃｔｉｎｇ ｒｏｄ ｂｕｓｈｉｎｇ ｗｅｒｅ ａｎａｌｙｚｅｄ．Ｔｈｅ
ｒｅｓｕｌｔｓ ｓｈｏｗ ｔｈａｔ ｔｈｅ ｌｕｂｒｉｃａｔｉｎｇ ｃｈａｒａｃｔｅｒｉｓｔｉｃｓ ｏｆ ｔｈｅ ｃｏｎｎｅｃｔｉｎｇ ｒｏｄ ｂｕｓｈｉｎｇ ｈａｖｅ ｔｈｅ ｓａｍｅ ｃｈａｎｇｅ ｒｕｌｅ ｕｎｄｅｒ ｄｉｆｆｅｒｅｎｔ
ｃｒａｎｋｓｈａｆｔ ｓｐｅｅｄ．Ｔｈｅ ｅｎｄ ｄｉｓｃｈａｒｇｅ ｏｆ ｏｉｌ ｆｉｌｍ ｎｅａｒ ｔｈｅ ｔｏｐ ｄｅａｄ ｃｅｎｔｅｒ ｏｆ ｔｈｅ ｄｉｅｓｅｌ ｗｏｒｋｉｎｇ ｓｔｒｏｋｅ ｉｓ ｌａｒｇｅｒ ｔｈａｎ ｏｉｌ ｓｕｐ⁃
ｐｌｙ，ｗｈｉｃｈ ｍａｙ ｌｅａｄ ｔｏ ｔｈｅ ｆｏｒｍａｔｉｏｎ ｏｆ ｏｉｌ⁃ｆｉｌｍ ｂｏｕｎｄａｒｙ ｆｒｉｃｔｉｏｎ，ｅｖｅｎ ｄｒｙ ｆｒｉｃｔｉｏｎ ｏｒ ｗｅａｒ． Ｔｈｅ ｏｐｔｉｍａｌ ｒｅｌａｔｉｖｅ ｇａｐ ｉｓ
０􀆰 ０２５％ ｔｏ ０􀆰 ０５ ％ ｂｅｔｗｅｅｎ ｃｏｎｎｅｃｔｉｎｇ ｒｏｄ ｂｕｓｈｉｎｇ ａｎｄ ｐｉｓｔｏｎ ｐｉｎ．

Ｋｅｙｗｏｒｄｓ：ＪＦＯ ｂｏｕｎｄａｒｙ ｃｏｎｄｉｔｉｏｎ；ｃｏｎｎｅｃｔｉｎｇ ｒｏｄ ｂｕｓｈｉｎｇ；ａｘｉｓ ｏｒｂｉｔ；ｓｔａｒｖｅｄ ｌｕｂｒｉｃａｔｉｏｎ

　 连杆衬套的可靠性对发动机正常工作有较大影

响［１］。 连杆衬套是柴油机活塞销和连杆小头间的轴承

部件， 它与连杆小头、 活塞销分别为过盈配合与间隙

配合［２］， 在工作中承受很大的交变载荷， 是内燃机的

主要易损部件之一。 连杆衬套失效形式主要是磨损，
所以有必要对连杆衬套的贫油润滑进行分析。

根据流体润滑理论［３］， 轴承的动静参数与其间隙

内油膜厚度有关。 ＣＨＲＩＳＴＯＰＨＥＲＳＯＮ［４］ 通过建立数

学模型得到油膜压力分布情况。 但大量实验表明， 油

膜在润滑间隙内并不是总是连续的， 会在某一区域发

生破裂而不能承受载荷。 所以求解雷诺方程， 首先得

确定积分边界条件， 以确定积分常数。 确定油膜起始

点和终止点的位置， 常用的边界条件有 Ｓｏｍｍｅｒｆｅｌｄ 边

界条件、 半 Ｓｏｍｍｅｒｆｅｌｄ 边界条件、 Ｒｅｙｎｏｌｄｓ 边界条

件、 质量守恒边界条件 （ Ｊａｋｏｂｓｓｏｎ⁃Ｆｌｏｂｅｒｇ⁃Ｏｌｓｓｏｎ，
ＪＦＯ）。 目前学术界主要认可 Ｒｅｙｎｏｌｄｓ 和 ＪＦＯ 边界条

件， 但由于 Ｒｅｙｎｏｌｄｓ 边界条件没有考虑在油膜再形成

边界处还应满足质量守恒的条件， 所以 ＪＦＯ 边界条

件比 Ｒｅｙｎｏｌｄｓ 边界条件更接近实际情况［５］。 １９８１ 年

ＥＬＲＯＤ［６］在 ＪＦＯ 边界条件上利用质点守恒关系， 引

入开关变量， 从而实现了动态油膜边界的自动确定；
ＶＩＪＡＹＡＲＡＧＨＡＶＡＮ［７］在文献 ［６］ 基础上改进了算

法， ＶＩＮＣＥＮＴ 等［８］求解了动载荷滑动轴承的 Ｒｅｙｎｏｌｄｓ
方程， 并比较了在 ＪＦＯ 与 Ｒｅｙｎｏｌｄｓ 边界条件下的最小

油膜 厚 度、 润 滑 油 流 量、 轴 心 轨 迹 等 参 数。



ＴＡＮＡＫＡ［９］在径向单膜滑动轴承研究中提出了一种二

维贫油润滑模型并计算了其油膜的静平衡位置和油膜

压力分布情况。
本文作者利用有限差分法求解基于 ＪＦＯ 边界条

件的三维 Ｒｅｙｎｏｌｄｓ 方程， 根据平衡条件即旋转油膜

承载力、 外载荷与挤压油膜承载力动态平衡， 推导出

轴心轨迹的公式， 得到一个工作周期内的最大油膜承

载压力、 流量和最小油膜厚度表达式， 利用 ＭＡＴＬＡＢ
进行仿真， 对连杆衬套的润滑特性进行了理论分析。
１　 连杆衬套动压润滑的理论模型

如图 １ 所示为连杆衬套轴承径向截面示意图。

图 １　 连杆衬套轴承径向截面示意

Ｆｉｇ １　 Ｒａｄｉａｌ ｃｒｏｓｓ⁃ｓｅｃｔｉｏｎ ｏｆ ｃｏｎｎｅｃｔｉｎｇ ｒｏｄ ｂｕｓｈｉｎｇ

在稳定工况下表征圆柱形径向滑动轴承的三维雷

诺方程， 也就是柴油机连杆衬套与活塞销间隙的油膜

压力分布的通用雷诺方程为
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式中： ｈ 为微元体油膜厚度； ｐ 为油膜中的内压； η
为润滑油黏度； Ｕ 为润滑油切向速度。

引入量纲一化公式：

Ｘ＝ ｘ
Ｒ
， Ｚ ＝ ｚ

Ｒ
， Ｈ ＝ ｈ

ｃ
， Ｐ ＝ ｐ

ｐ０
， η ＝ η

η０
， ｔ ＝ ｗｔ，

Ｕ＝ｗＲ
则式 （１） 变为
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式中： ｐ０ 为环境压力， 其值等于大气压力 １０１􀆰 ３ ｋＰａ。

设 Λ＝
６η０Ｒ

２ｗ
ｃ２ｐ０

， 代入式 （２） 得：

􀆟
􀆟Ｘ

Ｈ３

η

􀆟Ｐ
􀆟Ｘ

æ

è
ç

ö

ø
÷ ＋ 􀆟

􀆟Ｚ
Ｈ３

η

􀆟Ｐ
􀆟Ｚ

æ

è
ç

ö

ø
÷ ＝Λ

􀆟Ｈ
􀆟Ｘ

＋２Λ
􀆟Ｈ

􀆟ｔ
（３）

式 （３） 即为量纲一化的二维雷诺方程。
如图 １ 所示， 在连杆衬套周向的各个位置油膜厚

度 ｈ 为活塞销与连杆衬套之间的径向距离， 在连杆衬

套的一个工作周期内， 油膜厚度是随着轴心变化的。
沿周向各个位置的油膜厚度在每一时刻都不相同， 润

滑间隙最大时油膜厚度达到最大 （ｈｍａｘ）， 润滑间隙

最小时油膜厚度最小 （ｈｍｉｎ）。 油膜厚度公式为

ｈ＝ ｅｃｏｓθ＋Ψ＝Ψ（１＋εｃｏｓθ） （４）
式中： Ψ 为半径间隙； ε 为偏心率； ｅ 为偏心距； θ
为圆周方向展开角。

由式 （４） 可知， 当 θ ＝ ０°时， ｈｍｉｎ ＝ Ψ （１＋ε）；
当 θ＝ １８０°时， ｈｍｉｎ ＝Ψ （１－ε）

由 ＪＦＯ 边界条件的要求， 引入开关变量 ｇ， 在油

膜完整区域 （ｇ ＝ １）， 在油膜破裂区域 （ｇ ＝ ０）。 同

时根据 ＥＬＲＯＤ［６］ 算法， Ｐ 在油膜完整区表示为密度

比， 在油膜破裂区为体积比。 油膜压力在破裂区为一

恒定常数， 在完整区域表示为

α＝Ｐｃ＋Ｐ－１ （５）
式中： Ｐｃ 为空穴处量纲一油膜压力。

在不考虑摩擦功耗对连杆衬套与活塞销润滑的影

响时， 连杆衬套与活塞销角速度的比值为一定值， 由

式 （６） ［９］表示

Ωｒ

Ωｊ

＝ １
１＋Ｒ ／ Ｃ

（６）

式中： Ωｒ 为连杆衬套； Ωｊ 为活塞销角速度。
为了得到更加准确的油膜压力与厚度， 将轴承所

受外载荷与瞬时油膜承载量对比来调整油膜厚度， 所

以当外载荷与油膜承载量平衡时的油膜厚度是实际厚

度， 故连杆衬套的载荷方程为

ＷＨ ＝ ∬ｐｄｘｄｙ （７）

Ｐ０ ＝ Ｐ２
ｏｔ＋Ｐ

２
ｏｎ （８）

Ｐ０ ＝ＷＨ （９）
式中： Ｐｏｔ为轴径 ｘ 方向所受载荷； Ｐｏｎ轴径 ｙ 方向所

受载荷。
连杆衬套与活塞销之间的润滑油在运动过程中不

断泄漏， 为保证油膜的完整性与连续性， 需要不断补

充润滑油。 油膜起始点和油膜终止点之间的流量差与

从轴承供油端流入的润滑油是组成补充油膜的两部

分。 由油膜压力所引起流量差称为端泄量， 也是流量

的主要部分。 其间隙的油膜的上游边流量、 下游边流

量、 轴承端泄量、 压差注油量公式分别为

４７ 润滑与密封 第 ４２ 卷



ＱＵＰ ＝ （Ωｊ ＋ Ωｒ）Ｒ ｊＣ ｉＬ ／ ４ ∫１
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ＱＤＯＷＮ ＝ （Ωｊ ＋ Ωｒ）Ｒ ｊＣ ｉＬ ／ ４ ∫１

－１
Ｈｐｉｄλ[ ] （１１）

ＱＳＩＤＥ ＝
１
２
ＵＬｃ（１＋ε）－

１
２
ＵＬｃ（１－ε）＝ ＵＬｃε （１２）

ＱＰＥＲ ＝ＮＣｄＡｖ ａｖｇ（ｐ０－ｐ ｉ） ρ－１．５ （１３）
式中： ＱＵＰ、 ＱＤＯＷＮ分别为油膜压力的起始边流量与终

止边流量； ＱＳＩＤＥ为油膜端泄量； ＱＰＥＲ为压差注油量；
为连杆衬套上油孔个数； Ｃｄ 为流量系数； Ａｖ 为连杆

衬套上单个油孔面积； ρ 为润滑油密度。
在端泄量大于润滑油供给量时， 会发生贫油现

象， 油膜厚度减小， 油膜完整性被破坏导致其承载力

降低。 本文作者研究的连杆衬套与活塞销采用飞溅润

滑方式， 采用文献 ［８］ 中的模型来计算贫油润滑状

态下油膜压力的分布。 在发生如图 ２ 所示的贫油润滑

状态时， 在整个轴承宽度范围内润滑油并不能充满油

膜整个上边界， 而新补充的润滑油从上游边界中间注

入， 润滑油在下游边界从轴承两端循环回来进入上游

边界， 从而在其之间形成一个空穴区。 轴承收敛间隙

的减小导致其面积也随之减小， 当两部分润滑油再次

相交汇时形成新的完整油膜区域。

图 ２　 贫油状态下的油膜压力分布图

Ｆｉｇ ２ Ｏｉｌ ｆｉｌｍ ｐｒｅｓｓｕｒｅ ｄｉｓｔｒｉｂｕｔｉｏｎ ｕｎｄｅｒ ｓｔａｒｖｅｄ ｌｕｂｒｉｃａｔｉｏｎ

２　 计算方法

采用有限差分法求解量纲一化雷诺方程， 雷诺方

程在完整油膜区域 （ｇ ＝ １） 是一个椭圆型方程形式，
采用中心差分法求解； 在空穴区域 （ ｇ ＝ ０） 雷诺方

程变成双曲型方程形式， 采用迎风差分法求解。 将求

解域化成等距或不等距的网格后可将偏微分方程离散

化， 再根据差分公式用差商替代偏导数并利用迭代法

求解代数方程组， 设定收敛精度， 得到在求解域中的

各节点的变量值， 从而模拟润滑油膜的压力分布。

在充分润滑条件下对连杆衬套润滑特性进行仿真

时， 假设连杆衬套与活塞销之间为完整油膜， 且满足

合力平衡条件， 然后对雷诺方程和油膜合力方程进行

求解， 并利用惯性插值法计算不同载荷下连杆衬套与

活塞销的静平衡位置。 在贫油润滑状态下对连杆衬套

进行润滑特性仿真时， 考虑油孔位置的边界条件， 连

杆衬套与活塞销之间为不完整油膜， 在满足流量连续

和合力平衡的条件下， 采用超松弛迭代法对雷诺方

程、 油膜合力方程和流量方程进行求解。 每次迭代结

束后， 验证结果是否达到精度要求并决定是否终止迭

代。 收敛准则见式 （１４）， 如果判据不成立， 继续迭

代， 若成立， Ｐｋ
ｉ，ｊ即为方程的解。

∬Ｐｋ
ｉ， ｊｄｓｄｙ － Ｐ０ ≤ ε （１４）

一般取 ε＝ １０－５。
３　 计算结果与分析

连杆衬套与活塞销间隙的油膜压力满足 ＪＦＯ 边界

条件， 在稳定工况下连杆衬套所受的载荷为动载荷，
其作用方向垂直向上。 表 １ 列出了连杆衬套的参数。

表 １　 仿真参数
Ｔａｂｌｅ １　 Ｓｉｍｕｌａｔｉｏｎ ｐａｒａｍｅｔｅｒｓ

参数 数值

轴承长度 ｌ ／ ｍｍ ５０
轴承间隙 ｃ ／ ｍｍ ０．１

连杆衬套内径 ｒｉ ／ ｍｍ ５１．１
活塞销直径 Ｒ ／ ｍｍ ５１
连杆衬套质量 ｍ ／ ｋｇ ０．５

润滑油黏度 η ／ （Ｐａ·ｓ） ０．０１２

润滑油密度 ρ ／ （ｋｇ·ｍ－３） ８８０
流量系数 ０．６１

３􀆰 １　 连杆衬套的载荷随曲柄转速的变化

图 ３ 示出了连杆衬套所受载荷随曲柄转速的变

化。 可见， 在不同曲柄转速下连杆衬套所受载荷变化

规律大致相同； 随着转速的增大， 载荷的变化幅度也

相应增大， 但最大载荷值却减小了， 这是由于转速与

活塞的加速度成正比， 从而使连杆小头与活塞组的惯

性力增大， 但加速度的方向与惯性力方向相反， 所以

载荷值减小。 当气体作用力与往复惯性力方向相同

时， 转速与连杆衬套所受的载荷成正比； 当其方向相

反时， 转速与连杆衬套所受的载荷值成反比。 这是因

为作用在活塞上的气体作用力方向是不变的。 当气体

力作用方向与活塞加速度方向相同， 而与往复惯性力

方向相反时， 在转速增大时最大载荷反而开始减小，
所以在活塞做功行程的上止点附近区域载荷值达到最
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大。 图 ３ 所示在不同曲柄转角下的外载荷变化是符合

实际的。

图 ３　 外载荷随转速的变化曲线

Ｆｉｇ ３　 Ｖａｒｉａｔｉｏｎ ｏｆ ｅｘｔｅｒｎａｌ ｌｏａｄ ｗｉｔｈ ｒｏｔａｔｉｏｎａｌ ｓｐｅｅｄ

３􀆰 ２　 不同曲轴转速下轴心轨迹的变化

曲轴转速对连杆衬套的轴心轨迹的影响用偏心率

表示。 从图 ４ 中可以看出， 偏心率的最小值、 平均值

随着转速的增大而增大， 偏心率的最大值随着转速的

增大而减小， 但幅度不大。 这说明连杆衬套所受的惯

性力与转速成正比。 从图 ３、 ４ 中可以看出， 偏心率

达到最大值的位置与承受最大载荷处差不多是同一位

置， 也是在做功行程上止点的某处， 所以此处最容易

发生润滑油膜破裂而形成空穴区， 导致连杆衬套和活

塞销发生贫油现象而造成磨损。

图 ４　 偏心率随转速的变化曲线

Ｆｉｇ ４　 Ｖａｒｉａｔｉｏｎ ｏｆ ｅｃｃｅｎｔｒｉｃｉｔｙ ｗｉｔｈ ｒｏｔａｔｉｏｎａｌ ｓｐｅｅｄ

３􀆰 ３　 连杆衬套的油膜压力

图 ５ 示出了不同转速下连杆衬套的最大油膜压

力。 可以看出， 最大油膜压力的峰值随着转速的增大

而减小， 且最大油膜压力在不同转速下的变化规律是

相同的。 １ ５００ ｒ ／ ｍｉｎ 工作转速下最大油膜压力的峰

值最大， ２ ２００、 ３ ０００、 ４ ０００ ｒ ／ ｍｉｎ 工作转速下的最

大油膜压力峰值相差不大。 连杆衬套的最大油膜压力

在柴油机的一个工作周期内会随连杆衬套所受载荷和

运动情况呈现周期性地变化， 所以润滑油膜破裂后会

再形成新的油膜。 此外， 产生最大油膜压力峰值的位

置与产生最大偏心率的位置差不多是同一处， 都在做

功行程上止点后的某处。

图 ５　 最大油膜压力随转速的变化曲线

Ｆｉｇ ５　 Ｖａｒｉａｔｉｏｎ ｏｆ ｍａｘｉｍｕｍ ｆｉｌｍ ｐｒｅｓｓｕｒｅ ｗｉｔｈ ｒｏｔａｔｉｏｎａｌ ｓｐｅｅｄ

３􀆰 ４　 最小油膜厚度在不同曲轴转速下的变化规律

图 ６ 示出了不同转速下连杆衬套最小油膜厚度曲

线。 在不同转速下， 连杆衬套油膜厚度的最小值在外

载荷比较小时较大， 随着外载荷的增大， 端泄量也增

大， 导致最小油膜厚度减小。 在一个周期内当最小油

膜厚度的值太小时， 油膜的完整性就会被破坏而形成

空穴区， 导致连杆衬套和活塞销发生边界摩擦， 甚至

发生干摩擦而导致磨损。 从图中还可以看出， 最小油

膜厚度的最薄处与产生最大偏心率的位置差不多是同

一位置， 都在做功行程上止点后的某处。

图 ６　 最小油膜厚度随转速的变化曲线

Ｆｉｇ ６　 Ｖａｒｉａｔｉｏｎ ｏｆ ｍｉｎｉｍｕｍ ｆｉｌｍ ｔｈｉｃｋｎｅｓｓ ｗｉｔｈ ｒｏｔａｔｉｏｎａｌ ｓｐｅｅｄ

３􀆰 ５　 润滑特性参数在相对间隙变化下的影响规律

图 ７ 示出了最大油膜压力 ｐｍａｘ随相对间隙 ψ 的变

化情况。 在 ψ＝ ０􀆰 ０１４％时油膜压力有一个小高峰， 随

后急剧下降到 ψ ＝ ０􀆰 ０２５％左右时油膜压力又缓慢上

６７ 润滑与密封 第 ４２ 卷



升。 当连杆衬套的外载荷不发生变化时， 最小油膜

厚度的值随最大油膜压力的增大而减小， 从而导致摩

擦磨损的出现。 因此， 在连杆衬套与活塞销的最佳相

对间隙为 ０􀆰 ０２５％～０􀆰 ０５％。

图 ７　 最大油膜压力和相对间隙

Ｆｉｇ ７　 Ｒｅｌａｔｉｏｎ ｏｆ ｍａｘｉｍｕｍ ｏｉｌ ｆｉｌｍ ｐｒｅｓｓｕｒｅ ａｎｄ ｒｅｌａｔｉｖｅ
ｃｌｅａｒａｎｃｅ

４　 结论

（１） 在不同的曲轴转速下连杆衬套的润滑特性

曲线的变化规律是相同的。
（２） 连杆衬套在柴油机每一个工作周期的做功

行程的上止点附近区域油膜的端泄量大于供油量， 可

能发生贫油现象， 油膜的完整性会被破坏形成空穴发

生边界摩擦， 甚至干摩擦或者磨损。
（３） 通过最大油膜压力和相对间隙分析得到连

杆衬套与活塞销的最佳相对间隙为 ０􀆰 ０２５％～０􀆰 ０５％。
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摘要： 利用 ＡＢＡＱＵＳ 有限元分析软件模拟和分析旋转轴唇形油封在静态和动态 ２ 种状态下的密封性能。 通过轴向

推动建模方法， 建立静态条件下油封的二维有限元模型， 并分别对有无弹簧 ２ 种情况下的过盈量、 弹簧劲度系数及理

论接触宽度对油封静态密封指标接触压力和接触宽度的影响进行分析。 在动态条件下建立油封的三维有限元模型， 并

分析旋转轴转速和唇口与轴之间的摩擦因数对油封摩擦力和摩擦扭矩的影响。 分析结果表明， 过盈量相同的情况下，
带弹簧的油封密封性能高于不带弹簧的油封， 且油封的密封性能随弹簧劲度系数的增加而提高， 随理论接触宽度的增

大而降低； 密封的摩擦扭矩随摩擦因数的增加而增大， 但轴的转速变化对其影响不大。
关键词： 唇形油封； 密封性能； 接触压力； 接触宽度； 摩擦扭矩
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　 旋转轴唇形密封圈 （通常称为油封） 因具有结

构简单、 拆装方便、 密封可靠等特点而被广泛应用于

机床、 汽车等各类工程机械中 。 由于油封的密封性

能受油封唇口的压力分布、 接触宽度、 过盈量、 弹簧

劲度系数、 两侧唇角、 油膜厚度和功耗等因素的影

响， 传统设计的油封密封性能在实验评价之前不可预

见， 使得基于有限元分析软件的油封密封性能的研究

得到重视。 为研究油封工作时接触摩擦引起的磨耗导

致的密封失效， 陈舒萍［１］通过有限元软件模拟了油封

的磨耗； 康帅等人［２］应用有限元软件分析了结构参数

和轴转速对油封接触宽度和压力分布的影响； 王宝森

等［３］通过建立有限元平面轴对称模型分析了油封的唇

角、 接触宽度等结构参数对接触压力的影响， 但未能

就油封在旋转过程中密封性能展开分析。 本文作者利

用 ＡＢＡＱＵＳ 软件分别建立了油封的二维和三维有限

元分析模型， 对油封在静态和动态下的密封性能进行

模拟， 分析了油封的过盈量、 接触宽度， 弹簧劲度系

数、 摩擦系统及旋转轴转速等参数对密封件密封性能

的影响， 所得到的分析结果与实际情况具有良好的一

致性。



１　 有限元模型的建立

１􀆰 １　 建模方法选取

如图 １ 所示为油封基本结构， ｘ、 ｙ 和 ｚ 分别表示

径向坐标、 轴向坐标和周向坐标。 传统的有限元建模

方法通常建立轴对称平面模型， 并对油封外表面进行

全约束， 密封唇部与轴是过盈配合， 在建模时使二者

刚好接触， 即将旋转轴内径缩小到油封内径大小。 在

模拟安装过程时， 只需给轴一个径向位移， 位移值恰

好是过盈量大小， 同时给轴向位移约束， 以此得到预

压缩状态的有限元模型， 如图 ２ （ａ） 所示。 本研究

作者采用的建模方法同样是对油封外表面进行全约

束， 但旋转轴和油封均按照实际尺寸建模， 开始时将

旋转轴和油封轴向分离， 然后通过将旋转轴沿轴向移

动推进油封中， 从而得到预压缩状态的油封模型， 有

限元模型如图 ２ （ｂ） 所示。

图 １　 油封结构图

Ｆｉｇ １　 Ｏｉｌ ｓｅａｌ ｓｔｒｕｃｔｕｒｅ ｄｉａｇｒａｍ

图 ２　 油封有限元二维建模

Ｆｉｇ ２　 Ｆｉｎｉｔｅ ｅｌｅｍｅｎｔ ｍｏｄｅｌ ｏｆ ｏｉｌ ｓｅａｌ （ａ） ｔｒａｄｉｔｉｏｎａｌ ｍｏｄｅｌｉｎｇ
ｍｅｔｈｏｄ； （ｂ） ａｘｉａｌ ｍｏｖｅｍｅｎｔ ｍｏｄｅｌｉｎｇ ｍｅｔｈｏｄ

由于油封的平面轴对称有限元模型， 只是三维实

体模型的一种简化， 如果将平面轴对称模型扩展还原

为三维实体模型后， 再用传统方法 （如图 ３ （ａ） 所

示） 使旋转轴径向移动挤压油封， 显然不具有科学

性且无法操作。 因此， 本文作者全部采用轴向推动法

（如图 ３ （ｂ） 所示） 进行建模。

图 ３　 油封有限元三维建模

Ｆｉｇ ３　 Ｔｈｒｅｅ ｄｉｍｅｎｓｉｏｎａｌ ｆｉｎｉｔｅ ｅｌｅｍｅｎｔ ｍｏｄｅｌｉｎｇ ｏｆ ｏｉｌ ｓｅａｌ （ａ）
ｔｒａｄｉｔｉｏｎａｌ ｍｏｄｅｌｉｎｇ ｍｅｔｈｏｄ； （ｂ） ａｘｉａｌ ｍｏｖｅｍｅｎｔ
ｍｏｄｅｌｉｎｇ ｍｅｔｈｏｄ

１􀆰 ２　 模型建立

建模所选油封为某汽车减速箱输出轴的油封， 其

型号 ５５ ｍｍ× ７５ ｍｍ× ８ ｍｍ， 油封材料为丁腈橡胶

（ＮＢＲ）。
由于油封的结构复杂和其材料的非线性变形等特

点， 为了建模和分析方便， 简化了一些对结果不会产

生较大影响的结构细节。 考虑到油封装配时的完全轴

对称性， 静态密封分析 （如分析过盈量、 接触宽度、
弹簧劲度系数等参数对密封性能的影响） 时， 采用

轴向移动法建立的二维轴对称模型来模拟实际中的三

维问题， 这种简化不会影响分析结果， 但是将大大减

少建模及分析的时间。 但在分析旋转轴转速以及摩擦

因数等动态因素影响时， 由于二维模型缺少周向自由

度， 无法模拟动态过程， 所以将二维模型拓展为三维

模型进行分析。
丁腈橡胶是高度非线性的复合材料， 具有非线性

的应力和应变关系。 采用两参数 Ｍｏｏｎｅｙ⁃Ｒｉｖｌｉｎ 模型

来表示橡胶材料应力、 应变的各项性能。 材料的应变

能函数为

Ｗ＝Ｃ１０（ Ｉ１⁃３）＋Ｃ０１（ Ｉ２－３）
应力应变关系为

δ＝􀆟Ｗ ／ 􀆟ε
式中： δ 是应变； ε 是应力； 材料常数可根据丁腈橡

胶的硬度由经验公式［４］计算得出：

Ｅ＝
１５．７５＋２．１５ＨＡ

１００－ＨＡ

Ｃ１０ ＝
Ｅ
７．５

　 Ｃ０１ ＝
１
４
Ｃ１０

所分析的油封橡胶材料的 ＩＲＨＤ 硬度为 ７０， 通过计

算可得材料参数分别为： Ｃ１０ ＝０􀆰 ７３８ ９， Ｃ０１ ＝０􀆰 １８４ ７。
２　 油封静态仿真结果及分析

２􀆰 １　 过盈量 Ｓ 的影响

过盈量是指在自由状态 （未装弹簧时） 唇口直

径与轴径之差。 它可产生唇口无弹簧时的径向力， 并

补偿轴的偏心。 过盈量过小， 在安装偏心和轴向跳动
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量大时， 容易造成泄漏， 降低密封性； 过盈量太大，
唇口紧贴在轴上， 唇轴间的间隙过小， 唇和轴之间呈

“干接触”， 在高速旋转下， 唇和轴表面间便会迅速

产生高温， 加速唇口老化， 甚至烧损密封唇， 使密封

无效。 因此， 选择适当的过盈量是保证油封正常工作

的重要参数。
在有弹簧和无弹簧 ２ 种情况下分别对过盈量为

０􀆰 ２～０􀆰 ６ ｍｍ 时进行渐变分析， 图 ４ 示出了随过盈量

Ｓ 的变化唇口接触压力沿轴向的分布情况。 可知， 接

触压力在轴向的分布趋势一致， 在接触密封面上， 油

侧接触压力最大， 在空气侧又逐渐减小为 ０； 随着过

盈量的增大， 唇口最大接触压力呈现出增大趋势， 当

过盈量 Ｓ ＝ ０􀆰 ４５ ｍｍ 时达到最大值， 随后逐渐下降；
而接触宽度随着过盈量的增大一直呈现出增大的趋

势。 由此得出， 过盈量增加， 不仅影响唇口最大接触

压力， 而且唇口接触宽度也逐渐增加。

图 ４　 唇口接触压力分布随过盈量 Ｓ 的变化

Ｆｉｇ ４　 Ｃｈａｎｇｅｓ ｏｆ ｔｈｅ ｃｏｎｔａｃｔ ｐｒｅｓｓｕｒｅ ｄｉｓｔｒｉｂｕｔｉｏｎ ｏｆ ｔｈｅ
ｌｉｐ ｗｉｔｈ ｔｈｅ ｉｎｔｅｒｆｅｒｅｎｃｅ ｏｆ Ｓ

在最大接触应力下， 即过盈量 Ｓ ＝ ０􀆰 ４５ ｍｍ 时， 油

封在有弹簧和无弹簧 ２ 种情况下接触压力沿轴向的分布

如图 ５所示， 图 ６所示为有无弹簧 ２ 种情况下唇口最大

接触压力随过盈量的变化情况； 图 ７ 所示为有无弹簧 ２
种情况下唇口实际接触宽度随过盈量的变化趋势。

图 ５　 过盈量 Ｓ＝ ０􀆰 ４５ 时唇口接触压力分布

Ｆｉｇ ５　 Ｔｈｅ ｄｉｓｔｒｉｂｕｔｉｏｎ ｏｆ ｃｏｎｔａｃｔ ｐｒｅｓｓｕｒｅ ｏｎ ｔｈｅ ｌｉｐ ｗｉｔｈ
ｔｈｅ ｉｎｔｅｒｆｅｒｅｎｃｅ ｏｆ Ｓ＝ ０􀆰 ４５

图 ６　 唇口最大接触压力随过盈量 Ｓ 的变化

Ｆｉｇ ６　 Ｔｈｅ ｃｈａｎｇｅ ｏｆ ｍａｘｉｍｕｍ ｃｏｎｔａｃｔ ｐｒｅｓｓｕｒｅ ｏｆ ｔｈｅ ｌｉｐ ｗｉｔｈ
ｔｈｅ ｉｎｔｅｒｆｅｒｅｎｃｅ ｏｆ Ｓ

图 ７　 唇口接触宽度随过盈量 Ｓ 的变化

Ｆｉｇ ７　 Ｔｈｅ ｃｈａｎｇｅ ｏｆ ｔｈｅ ｃｏｎｔａｃｔ ｗｉｄｔｈ ｏｆ ｔｈｅ ｌｉｐ ｗｉｔｈ ｔｈｅ
ｉｎｔｅｒｆｅｒｅｎｃｅ ｏｆ Ｓ

可见， 过盈量相同的情况下， 带弹簧时的接触压

力明显高于无弹簧时的接触压力， 两种情况下的最大

接触压力和接触宽度随过盈量的变化趋势相同， 但在

数值上带弹簧时的最大接触压力和接触宽度都高于不

带弹簧时的值。
由于弹簧的约束能够提高油封唇口的接触应力，

增加密封面的接触宽度， 提高油封密封性能。 因此，
在实际工况中应根据压力需要选择合适的过盈量并适

当设置油封弹簧。
２􀆰 ２　 弹簧劲度系数 Ｋ 的影响

弹簧对于油封的密封性能影响十分明显， 因此，
实际工况中对于弹簧的设计也是一个很重要的

课题［６］。
研究弹簧劲度系数的影响时， 其他参数保持不

变， 对弹簧劲度系数 Ｋ 在 ０􀆰 ８ ～ ４􀆰 ４ Ｎ ／ ｍｍ 之间进行

渐变分析［７］， 步长取 ０􀆰 ４ Ｎ ／ ｍｍ。 图 ８ 所示为随弹簧

劲度系数 Ｋ 的变化唇口接触压力沿轴向的分布情况；
图 ９ 所示为唇口最大接触压力随弹簧劲度系数的变化

曲线； 图 １０ 所示为弹簧劲度系数对唇口接触宽度的

影响。
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图 ８　 唇口接触压力分布随弹簧劲度系数 Ｋ 的变化

Ｆｉｇ ８　 Ｃｈａｎｇｅｓ ｏｆ ｃｏｎｔａｃｔ ｐｒｅｓｓｕｒｅ ｄｉｓｔｒｉｂｕｔｉｏｎ ｏｆ ｌｉｐ ｃｏｎｔａｃｔ ｗｉｔｈ
ｓｐｒｉｎｇ ｓｔｉｆｆｎｅｓｓ ｃｏｅｆｆｉｃｉｅｎｔ Ｋ

图 ９　 唇口最大接触压力随弹簧劲度系数 Ｋ 的变化

Ｆｉｇ ９　 Ｔｈｅ ｃｈａｎｇｅ ｏｆ ｍａｘｉｍｕｍ ｃｏｎｔａｃｔ ｐｒｅｓｓｕｒｅ ｏｆ ｔｈｅ ｌｉｐ ｗｉｔｈ
ｔｈｅ ｓｐｒｉｎｇ ｓｔｉｆｆｎｅｓｓ ｃｏｅｆｆｉｃｉｅｎｔ Ｋ

图 １０ 唇口接触宽度随弹簧劲度系数 Ｋ 的变化

Ｆｉｇ １０　 Ｃｈａｎｇｅｓ ｏｆ ｃｏｎｔａｃｔ ｗｉｄｔｈ ｏｆ ｌｉｐ ｗｉｔｈ ｓｐｒｉｎｇ
ｓｔｉｆｆｎｅｓｓ ｃｏｅｆｆｉｃｉｅｎｔ Ｋ

分析结果表明， 唇口最大接触压力和接触宽度都

是随弹簧劲度系数的增加而增加， 这也充分体现出了

弹簧在油封密封性能方面所起的作用。
２􀆰 ３　 理论接触宽度 Ｒ 的影响

理论接触宽度 Ｒ 是指密封圈唇口平面到弹簧槽

中心平面的距离。 Ｒ 的大小对油封的密封性能具有重

要作用， 因此应将其控制在一个合理的范围内［１１］。
为了研究理论接触宽度 Ｒ 值对油封密封性能的影响，
保持其他参数不变， 对理论接触宽度 Ｒ 为 ０～ ０􀆰 ６ ｍｍ
进行渐变分析。 图 １１ 所示为不同理论接触宽度 Ｒ 时

唇口接触压力沿轴向的分布情况； 图 １２ 所示为唇口

最大接触压力随理论接触宽度 Ｒ 的变化曲线； 图 １３

所示为理论接触宽度 Ｒ 对唇口接触宽度的影响。

图 １１　 唇口接触压力分布随理论接触宽度 Ｒ 的变化

Ｆｉｇ １１　 Ｃｈａｎｇｅｓ ｏｆ ｃｏｎｔａｃｔ ｐｒｅｓｓｕｒｅ ｄｉｓｔｒｉｂｕｔｉｏｎ ａｌｏｎｇ ｗｉｔｈ ｔｈｅ
ｔｈｅｏｒｅｔｉｃａｌ ｃｏｎｔａｃｔ ｗｉｄｔｈ Ｒ

图 １２　 唇口最大接触压力随理论接触宽度 Ｒ 的变化

Ｆｉｇ １２　 Ｃｈａｎｇｅｓ ｏｆ ｔｈｅ ｍａｘｉｍｕｍ ｃｏｎｔａｃｔ ｐｒｅｓｓｕｒｅ ｏｆ ｔｈｅ ｌｉｐ ｗｉｔｈ
ｔｈｅ ｔｈｅｏｒｅｔｉｃａｌ ｃｏｎｔａｃｔ ｗｉｄｔｈ Ｒ

图 １３　 唇口接触宽度随理论接触宽度 Ｒ 的变化

Ｆｉｇ １３　 Ｃｈａｎｇｅｓ ｏｆ ｔｈｅ ｃｏｎｔａｃｔ ｗｉｄｔｈ ｏｆ ｔｈｅ ｌｉｐ ｗｉｔｈ ｔｈｅ
ｔｈｅｏｒｅｔｉｃａｌ ｃｏｎｔａｃｔ ｗｉｄｔｈ Ｒ

分析结果表明， 随着理论接触宽度的增大， 唇口

接触压力沿轴向的分布趋势一致， 但唇口的最大接触

应力和实际接触宽度表现出递减的趋势。 这是由于随

Ｒ 值增大， 弹簧中心距唇尖的距离增大， 弹簧对唇口

的约束作用减弱导致的。
３　 油封动态仿真结果及分析

３􀆰 １　 轴与唇口摩擦因数 ｆ 的影响

工况下的油封与旋转轴之间的摩擦力决定了油封

的生热量以及摩擦扭矩等重要指标， 从而直接影响油
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封的工作寿命。 在抱轴力相同的情况下， 对摩擦因

数的量化分析， 对降低摩擦损耗， 延长油封的使用寿

命和保证良好的密封性具有重要作用。
图 １４ 所示为唇口最大接触压力随摩擦因数的变

化曲线； 图 １５ 所示为动态条件下摩擦因数和摩擦扭

矩的关系曲线。

图 １４　 唇口最大接触压力随摩擦因数的变化

Ｆｉｇ １４　 Ｔｈｅ ｃｈａｎｇｅ ｏｆ ｍａｘｉｍｕｍ ｃｏｎｔａｃｔ ｐｒｅｓｓｕｒｅ ｏｆ ｔｈｅ ｌｉｐ
ｗｉｔｈ ｔｈｅ ｆｒｉｃｔｉｏｎ ｃｏｅｆｆｉｃｉｅｎｔ

图 １５　 摩擦扭矩随摩擦因数的变化

Ｆｉｇ １５　 Ｔｈｅ ｃｈａｎｇｅ ｏｆ ｆｒｉｃｔｉｏｎ ｔｏｒｑｕｅ ｗｉｔｈ ｔｈｅ ｆｒｉｃｔｉｏｎ ｃｏｅｆｆｉｃｉｅｎｔ

分析结果表明， 在过盈量及弹簧劲度不变的条件

下， 随摩擦因数的增大， 唇口最大接触压力缓慢的增

大； 在抱轴力不变的情况下， 摩擦扭矩随摩擦因数的

增加， 表现出明显的递增趋势。 这个分析结果对工况

下如何通过改变摩擦因数控制摩擦扭矩提供了理论

依据。
３􀆰 ２　 旋转轴转速 ｎ 的影响

油封的摩擦扭矩是反映唇口摩擦状况的重要参数

之一。 在保证密封的前提下， 应适当减小摩擦扭矩，
降低摩擦损耗， 保证油封唇口和旋转轴有良好的接

触［１２］。 为此， 通过对转速为 ２００～２ ０００ ｒ ／ ｍｉｎ 进行渐

变分析， 研究旋转轴转速与摩擦扭矩之间的关系。 图

１６ 所示为随转速的变化唇口最大接触压力的变化曲

线； 图 １７ 所示为动态条件下转速和摩擦扭矩的关系

曲线。

图 １６　 唇口最大接触压力随转速的变化

Ｆｉｇ １６　 Ｃｈａｎｇｅｓ ｏｆ ｍａｘｉｍｕｍ ｃｏｎｔａｃｔ ｐｒｅｓｓｕｒｅ ｏｆ
ｌｉｐ ｗｉｔｈ ｒｏｔａｔｉｏｎａｌ ｓｐｅｅｄ

图 １７　 摩擦扭矩随转速的变化

Ｆｉｇ １７　 Ｃｈａｎｇｅ ｏｆ ｆｒｉｃｔｉｏｎ ｔｏｒｑｕｅ ｗｉｔｈ ｒｏｔａｔｉｏｎａｌ ｓｐｅｅｄ

分析结果表明， 其他条件不变时， 轴转速的变化

对唇口最大接触压力和摩擦扭矩的影响不大。
４　 结论

（１） 油封唇口的接触应力分布， 最大接触压力

总是出现在靠近油侧， 在空气侧逐渐减低。
（２） 静态分析时， 在有无弹簧 ２ 种情况下， 过

盈量均对唇口最大接触压力影响不大， 但随着过盈量

的增大， 接触宽度明显递增； 在过盈量相同时， 弹簧

对于提升唇口压力和接触宽度作用明显。 而且弹簧劲

度系数愈高， 作用愈明显； 而随着理论接触宽度的增

加， 唇口最大接触压力和接触宽度均表现出递减趋

势， 但作用效果不如改变弹簧劲度系数明显。
（３） 动态分析时， 旋转轴转速和摩擦因数均对

唇口最大接触压力的影响较小； 但摩擦因数对摩擦扭

矩的影响较大， 随着摩擦因数的增大， 摩擦扭矩表现

出明显的递增趋势。
（４） 将油封的二维和三维有限元建模相结合，

从静态和动态两方面进行研究， 研究结果对油封产品

的结构设计、 选择以及结构优化均有一定的指导

意义。
（下转第 １０１ 页）
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摘要： 针对厢式运输车的减阻问题， 采用厢体表面气膜减阻的方法， 并通过模拟风阻测试试验探讨小孔斜度对厢

体气膜减阻效果的影响。 在主流速度 ２５ ｍ ／ ｓ、 渗流速度 ３ ｍ ／ ｓ 条件下， 分别对厢体表面具有 １５°、 ３０°、 ４５°、 ６０°和
９０°五种不同小孔斜度的厢体模型在可变风速测阻装置中进行风阻模拟测试。 结果表明， 厢体的气膜减阻率随着小孔

斜度的增大而逐渐增大， 当小孔斜度为 ９０°时， 可以取得 ５􀆰 ３２４％的最大减阻率。
关键词： 厢式运输车； 气膜减阻； 摩擦阻力； 风阻测试
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Ｋｅｙｗｏｒｄｓ：ｖａｎｓ；ａｉｒ ｆｉｌｍ ｄｒａｇ ｒｅｄｕｃｔｉｏｎ；ｆｒｉｃｔｉｏｎａｌ ｒｅｓｉｓｔａｎｃｅ；ｗｉｎｄ ｒｅｓｉｓｔａｎｃｅ ｔｅｓｔ

　 水介质中的气膜减阻是利用水与空气密度、 黏度

的差别， 在运动主体的底部释放出空气， 形成一层薄

的气液两相混合流， 通过混合流密度、 黏度， 以及运

动模式的改变， 减少运动主体与水之间的摩擦阻

力［１－２］。 湍流边界层中的微气泡减阻［３－５］、 空气层减

阻［６－７］等与气膜减阻的原理类似， 都是利用水与空气

密度和粘度的差别来实现减阻作用。 国内外很多学者

通过实验验证了气膜减阻在水上船舶或水下潜艇等具

有较好的减阻效果［８－１０］。 但关于空气介质中的气膜减

阻在车辆减阻中的尝试和应用目前研究较少［１１－１２］。

文献 ［１３］ 建立了气膜条件下厢体表面摩擦阻力的

计算模型， 但是对影响厢体表面摩擦阻力的因素缺少

实验上的进一步探讨。 本文作者通过模拟风阻测试试

验探讨小孔斜度对厢体气膜减阻效果的影响。
１　 气膜减阻机制

气膜减阻是在厢式运输车的厢体表面上渗透出空

气， 相当于在外部高速气流与厢体表面之间， 形成一

层相对车体表面为零速或者低速的渗透动态空气膜，
以减少和部分隔断外部高速气流与车厢体表面的直接

摩擦作用， 从而减少厢体表面的摩擦阻力实现减阻

效果［１２］。
为实现厢体的减阻效果， 厢体表面表面布置有若

干空气渗透小孔， 研究表明， 小孔的孔径大小、 间

距， 以及小孔的轴心与厢体表面的斜角 （即小孔斜

度） 对减阻的效果有着直接的影响。 本文作者分别

探讨 ５ 种不同小孔斜度对厢体表面摩擦阻力的影响。



２　 模拟实验研究

２􀆰 １　 模拟厢体模型

实验模型的制作采用 ３Ｄ 打印技术， 模型材质为

ＰＬＡ 材料， 保证了厢体侧面小孔的加工精度。 厢体

模型的小孔直径为 １ ｍｍ， 纵向间距和横向间距为 ５
ｍｍ， 小孔斜度 分别为 １５°、 ３０°、 ４５°、 ６０°、 ９０°， 共

５ 种测试模型。 实验主流速度为 ２５ ｍ ／ ｓ， 渗流速度为

３ ｍ ／ ｓ （ ５ 种 模 型 对 应 的 气 流 量 均 为 ４􀆰 ０２７ ０５
Ｌ ／ ｍｉｎ）。 厢体表面小孔的斜度及分布如图 １ 所示。

图 １　 厢体表面小孔的斜度及分布图

Ｆｉｇ １　 Ｔｈｅ ｉｎｃｌｉｎａｔｉｏｎ ａｎｄ ｄｉｓｔｒｉｂｕｔｉｏｎ ｏｆ ｓｍａｌｌ ｈｏｌｅｓ ｏｎ ｔｈｅ ｖａｎ
ｂｏｄｙ ｓｕｒｆａｃｅ （ａ） ｔｈｅ ｃｒｏｓｓ ｓｅｃｔｉｏｎ ｄｉｓｔｒｉｂｕｔｉｏｎ ｏｆ ｓｍａｌｌ
ｈｏｌｅｓ ｏｎ ｔｈｅ ｖａｎ ｂｏｄｙ； （ｂ） ｖａｎ ｂｏｄｙ ｍｏｄｅｌ ｗｉｔｈ
ｄｉｆｆｅｒｅｎｔ ｉｎｃｌｉｎａｔｉｏｎｓ

２􀆰 ２　 风阻模拟测试方法

厢式运输车的风阻模拟测试在如图 ２ 所示的测阻

装置［１２］中进行。 实验过程中采用通风机产生的气流

模拟主流来流条件， 空气压缩机产生的空气流经过空

气渗透小孔在厢体表面形成气膜条件。 在测试系统

中， 采用的数显式测力计的量程为 ５ Ｎ， 测试精度为

０􀆰 ００１ Ｎ， 可以满足试验的测试精度要求。 实验中模

拟渗流速度所需的空气源采用空气压缩机泵送空气的

形式， 最终在厢体表面形成连续不断的渗透空气气

膜层。

图 ２　 可变风速测阻装置及测试系统

Ｆｉｇ ２　 Ｖａｒｉａｂｌｅ ｗｉｎｄ ｒｅｓｉｓｔａｎｃｅ ｔｅｓｔ ｄｅｖｉｃｅ ａｎｄ ｖａｎ ｍｏｄｅ

为了获得厢体表面小孔中的气流速度， 在压缩机

的出气端安装了气体流量计， 由气体流量计测得的气

体流量按下式计算每个小孔中渗出气体的渗流速度：

ｖ＝
Ｑ

Ｎπ（ｄ ／ ２） ２ （１）

式中： ｖ 为小孔中渗出气体的渗流速度， ｍ ／ ｓ； Ｑ 为

空气压缩机中排出气体的空气流量， ｍ３ ／ ｍｉｎ； Ｎ 为厢

体表面上的小孔个数； ｄ 为小孔直径。
由式 （１） 可知， 通过调节气体流量， 可得到实

验所需的厢体表面渗流速度。
在主流速度 ２５ ｍ ／ ｓ、 渗流速度 ３ ｍ ／ ｓ 条件下， 分

别测试了小孔斜度分别为 １５°、 ３０°、 ４５°、 ６０°、 ９０°
的 ５ 种模型受到的阻力大小。 此外， 还测试了作为对

照的厢体表面无小孔的厢体模型。
２􀆰 ３　 风阻测试结果分析

为了研究厢体在不同小孔斜度条件下的气膜减阻

效果， 设定如下的减阻率计算公式：

Ｒ＝Ｆ
－Ｆ′
Ｆ

×１００％ （２）

式中： Ｒ 为减阻率； Ｆ 为某一主流速度条件下厢体表

面无小孔时厢体受到的总阻力； Ｆ′为在同一风速条件

下厢体表面有小孔斜度时厢体受到的总阻力。
表 １ 示出了 ５ 种小孔厢体模型及无小孔厢体模型

受到的总阻力和气膜减阻率。 图 ３ 示出了气膜减阻率

随着小孔斜度的变化趋势。
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表 １　 不同小孔斜度条件下的气膜减阻率

Ｔａｂｌｅ １　 Ｄｒａｇ ｒｅｄｕｃｔｉｏｎ ｒａｔｉｏ ｏｆ ｔｅｓｔ ｍｏｄｅｌｓ ｕｎｄｅｒ
ｃｏｎｄｉｔｉｏｎｓ ｏｆ ｄｉｆｆｅｒｅｎｔ ｉｎｃｌｉｎａｔｉｏｎｓ

小孔斜度

α ／ （°）
　 　 　 　 总阻力 Ｆ ／ Ｎ　 　 　 　
有斜度模型 无气孔模型

减阻率 Ｒ ／ ％

１５ ０．４３０ ０．４３２ ０．４６３
３０ ０．４２６ ０．４３２ １．３８９
４５ ０．４２２ ０．４３２ ２．３１５
６０ ０．４１４ ０．４３２ ４．１６７
９０ ０．４０９ ０．４３２ ５．３２４

由表 １、 图 ３ 可知， 当主流速度为 ２５ ｍ ／ ｓ、 渗流
速度为 ３ ｍ ／ ｓ 时， 随着小孔斜度的增大， 厢体模型受

到的总阻力逐渐减小， 厢体表面的气膜减阻效果逐渐

增加， 并且当厢体表面的小孔斜度为 ９０°时， 厢体模
型可以取得约 ５􀆰 ３２％的最大减阻率。 主要原因在于：
小孔斜度的大小决定了渗流气体与外部来流气体之间

相互作用的剧烈程度。 当小孔斜度为 ９０°时， 从小孔
中渗出的气流可以直接与外部来流进行混合， 增加了

原边界层的厚度， 同时也使小孔下游的尾流分布更加
扩散， 从而使得厢体表面受到的摩擦阻力较小。

图 ３　 气膜减阻率变化趋势

Ｆｉｇ ３　 Ｃｈａｎｇｅ ｔｒｅｎｄ ｏｆ ａｉｒ ｆｉｌｍ ｄｒａｇ ｒｅｄｕｃｔｉｏｎ ｒａｔｅ

３　 结论
通过风阻模拟测试的方法， 探讨了当主流速度

２５ ｍ ／ ｓ、 渗流速度 ３ ｍ ／ ｓ 时， 不同小孔斜度对厢体表

面气膜减阻效果的影响。 以厢体表面无小孔的厢体模
型作为对比模型， 在测阻装置中分别对具有 ５ 种不同

小孔斜度的厢体模型进行模拟风阻测试。 测试结果表

明， 厢体的气膜减阻效果随着小孔斜度的增大而增
大， 并且当小孔斜度为 ９０°时， 可以取得 ５􀆰 ３２４％的

最大减阻率。
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高速机床主轴石墨轴承材料的选型与性能评价∗

王建磊１ 　 延育东１ 　 张　 健１ 　 崔亚辉１ 　 贾　 谦２

（１􀆰 西安理工大学机械与精密仪器工程学院　 陕西西安 ７１００４８；
２． 西安交通大学现代设计及转子轴承系统教育部重点试验室　 陕西西安 ７１００４９）

􀤕
􀤕

􀤕
􀤕

􀤕
􀤕

􀤕
􀤕

􀤕

摘要： 低黏介质润滑可让机床电主轴获得更高的转速以实现高速高效加工， 石墨由于其物性上的优点特别适于低

黏介质润滑环境。 为选择一种合适的石墨轴承材料使之配合高速加工的需要， 在对主轴使用工况分析的基础上， 获得

石墨轴承材料的性能需求参数。 根据性能需求， 设计由材料力学实验、 热物理实验和摩擦学实验所组成的石墨材料性

能测试体系。 选取 ４ 种常见石墨作为备选材料， 对其力学性能、 热物理性能及摩擦磨损性能进行测试及评价， 并从微

观结构上解释产生性能差异的原因。 研究结果表明： 石墨化度适中并经过浸渍处理的石墨材料更宜于作为高速轴承的

选材。
关键词： 石墨轴承； 石墨化度； 硬度； 导热系数； 磨损
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　 精密加工技术是现代机械工程学科的一个重要发

展方向， 它既是先进制造技术的基础和关键， 也是一

个国家制造业水平的重要标志［１］。 随着国民经济及国

防现代化的快速发展， 对制造业不仅要求精密而且要

求高速高效， 这就需要数控机床能够实现高速切削，
在高于常规切削速度几倍、 十几倍的条件下进行切削

加工， 以提高加工效率和加工精度［２－５］ 。 高速切削的

实现取决于机床主轴的性能， 而采用低黏介质润滑的

轴承来进行支撑， 可使主轴能被应用于采用低黏介质

润滑的机床主轴系统中， 并能使主轴在大负荷及大转

速范围内保持动态稳定［８－９］ 。 同时， 由于石墨具有自

润滑性能， 当主轴瞬时过载或润滑中断而发生干摩擦



情况时， 轴颈不会被其磨伤［１０］。 但是， 为轴承选择

合适的石墨材料一直是个较为困难的工作， 原因在于

石墨材料的种类繁多， 并且各类型石墨材料之间的性

能差异很大［１１－１３］。 因此， 为轴承选择一种合适的石

墨材料使之配合高速加工的需要是一项相当重要的基

础研究工作［１４］。 石墨的选材涉及材料学、 热物理学

及摩擦学等多个学科的知识， 需要进行综合考虑， 已

有研究对此进行了探索。 许洪元等［１５］ 对屏蔽泵的石墨

轴承材料的强度、 磨损性和摩擦因数进行了实验研

究， 对普通石墨和浸润树脂石墨材料的弹性模量进行

了测定， 确定了材料的拉伸和压缩强度极限。 ＪＩＡ
等［１６］研究了不同的石墨化度石墨在腐蚀环境下的磨

损率， 研究得到的基础摩擦学数据为密封和轴承浸渍

石墨材料和工艺的选用提供了参考。 张帆等人［１７］ 进

行了核主泵用水润滑石墨轴承制备及性能检测的数据

化研究， 建立了石墨材料及轴承制备和检测等数据

集， 选取了适合主泵电机运行工况的石墨材料。
但以上研究还不够深入， 对于轴承石墨的选材应

该将轴承使用工况－轴承结构－石墨材料三者结合起

来进行综合考虑。 本文作者从高速机床的实际需求出

发， 分析了主轴的使用工况， 获得了对轴承石墨材料

的性能要求， 根据需求参数通过实验的方法对备选石

墨材料进行性能对比和评价， 并从微观角度解释了产

生性能差异的原因。
１　 主轴承石墨材料的性能要求

常用低黏润滑介质一般有空气、 液氧、 煤油等，
其黏度见表 １［１８］。 液氧和煤油一般用于航天发动机及

涡轮泵， 水和空气一般用于电主轴及微型燃气轮机、
潜艇等。

表 １　 几种低黏润滑介质的物性参数

Ｔａｂｌｅ １　 Ｐｈｙｓｉｃａｌ ｐａｒａｍｅｔｅｒｓ ｏｆ ｓｅｖｅｒａｌ ｌｏｗ ｖｉｓｃｏｓｉｔｙ
ｌｕｂｒｉｃａｔｉｎｇ ｍｅｄｉｕｍ

名称 密度 ρ ／ （ｋｇ·ｍ－３） 运动黏度 η ／ （１０－６ｍ２·ｓ－１）
空气 １．１７６３ １５．８３
液氧 １２２１．９ ０．２９
水 ９９８．２２ １．０６

煤油 ８５４．９ ３．７６

文中研究的对象是采用低黏介质润滑的高速精密

机床动静压主轴的石墨轴承。 此类高速精密机床主要

加工对象为光学镜头、 平面镜、 精密机械零件等［１９］。
图 １ 是动静压主轴的结构图。

图 １　 动静压主轴结构图

Ｆｉｇ１　 Ｔｈｅ ｓｔｒｕｃｔｕｒｅ ｏｆ ｓｔａｔｉｃ ｐｒｅｓｓｕｒｅ ｓｐｉｎｄｌｅ

动静压主轴采用动静压轴承来支撑转子， 常见的

动静压主轴含有 ２ 个动静压径向滑动轴承和 ２ 个动静

压推力滑动轴承。 动静压主轴的轴承材料一般为巴氏

合金、 不锈钢、 锡青铜及自润滑材料等［２０］。 高精密

机床主轴的主要性能参数见表 ２。

表 ２　 主轴的主要性能参数

Ｔａｂｌｅ ２　 Ｍａｉｎ ｐｅｒｆｏｒｍａｎｃｅ ｐａｒａｍｅｔｅｒｓ ｏｆ ｔｈｅ ｓｐｉｎｄｌｅ
序号 参数名称 参数值

１ 转速 ｎ ／ （ ｒ·ｍｉｎ－１） 大于 １０ ０００
２ 径向刚度 ｋ ／ （Ｎ·μｍ－１） ５０～１００
３ 轴向刚度 ｋ ／ （Ｎ·μｍ－１） ５０～１００
４ 最大载荷 Ｆ ／ Ｎ ２００

所研究的主轴轴承为径向－推力组合轴承， 见图

２ （ａ）。 轴承采用金属基体镶嵌石墨瓦块结构， 径向

和推力瓦块皆为浅腔带小孔结构， 见图 ２ （ｂ）。 径向

石墨瓦块的内径为 ４８ ｍｍ、 宽度为 １００ ｍｍ、 厚度为 ５
ｍｍ； 推力石墨瓦块的外径为 １００ ｍｍ、 内径为 ５０
ｍｍ、 厚度为 ５ ｍｍ。 磨削过程中， 主轴主要受径向、
切向及轴向 ３ 个方向的磨削力。 一般情况下径向磨削

力为主轴所受的最主要载荷， 它对主轴的运行影响最

大， 所以径向石墨瓦块所受的力大于推力石墨瓦块。

图 ２　 石墨轴承结构示意图

Ｆｉｇ ２　 Ｔｈｅ ｓｔｒｕｃｔｕｒｅ ｏｆ ｇｒａｐｈｉｔｅ ｂｅａｒｉｎｇ （ａ） ａｘｉａｌ ｓｅｃｔｉｏｎ；
（ｂ） ｒａｄｉａｌ ｂｅａｒｉｎｇ ｂｕｓｈ ｓｅｃｔｉｏｎ
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根据工况特点， 主轴轴承石墨材料需要满足以下

几方面的性能： （１） 有较好的力学性能， 具有抗表

面异物入侵的能力、 承受一定弯矩的能力及抗压缩应

力作用下变形和破坏的能力； （２） 在热物理性能方

面， 应具有与金属基体相近的线膨胀系数和较大的导

热系数； （３） 具有良好的摩擦学性能， 如稳定的摩

擦因数及较小的磨损量。
２　 实验设计及试样制备

２􀆰 １　 实验设计

根据前文对石墨轴承使用工况的分析， 石墨材料

的选择需要进行 ３ 个方面的实验工作， 分别是力学性

能实验、 热物理性能实验及摩擦学性能实验。
力学性能实验包括肖氏硬度实验、 抗折强度实验

及抗压强度实验。 肖氏硬度用来评价材料表面抗异物

入侵的能力， 实验遵循标准 ＪＢ ／ Ｔ ８１３３􀆰 ４－１９９９ 《电
炭制品物理化学性能试验方法 肖氏硬度》， 实验仪器

为 ＨＳ⁃１９ 肖氏硬度计， 试样尺寸为 ϕ３０ ｍｍ×５ ｍｍ。
抗折强度指石墨材料单位面积承受弯矩时的极限折断

应力， 用来评价材料抗弯曲应力作用下变形和破坏的

能力， 试验遵循标准 ＪＢ ／ Ｔ ８１３３􀆰 ７－１９９９ 《电炭制品

抗折强度试验方法》， 实验仪器为万能试验机， 试验

加载速度为 １ ｍｍ ／ ｍｉｎ， 试件尺寸为 ４ ｍｍ×８ ｍｍ×３２
ｍｍ。 抗压强度用来评价材料抗压缩应力作用下变形

和破坏的能力。 实验遵循 ＪＢ ／ Ｔ ８１３３􀆰 ８－１９９９ 《电炭

制品物理化学性能试验方法 抗压强度》， 实验仪器为

万能试验机， 试验加载速度为 ４ ｍｍ ／ ｍｉｎ， 试件尺寸

８ ｍｍ×８ ｍｍ×８ ｍｍ。
热物理性能实验包括石墨材料线膨胀系数的测定

和导热系数的测定。 因石墨材料是嵌套在金属基体里

面使用的， 应满足与金属基体相近的线膨胀系数和较

大的导热系数。 线胀系数的测定采用标准 ＧＪＢ ３３２Ａ⁃
２００４， 仪器为 ＤＩＬ４０２Ｃ 热膨胀仪， 试件尺寸 ４ ｍｍ×８
ｍｍ×３０ ｍｍ； 测量环境温度为 ２５ ℃、 湿度为 ６０％。
导热系数系数的测定采用标准 Ｑ ／ ＧＢ ２２８⁃２００８， 仪器

为 ＬＦＡ⁃４５７ 热常数测定仪， 试件尺寸 ϕ１１ ｍｍ×４ ｍｍ，
环境温度 ２５ ℃、 湿度为 ５５％ ～ ６０％。 试验时， 将试

样安装于试样夹上， 并在试样背面安装热电偶； 将试

样箱放在电炉中， 通电产生热脉冲， 观察示波器中显

示温度的变化， 同时记录波形计算导热系数。
石墨轴承应具有良好的摩擦学性能， 具体表现为

稳定的摩擦因数及较小的磨损量， 进行摩擦磨损实验

可获得摩擦副的摩擦因数及磨损量。 采用美国 ＵＭＴ⁃２
摩擦磨损试验机， 进行石墨销－不锈钢盘面接触形式

的水介质边界润滑实验， 考察石墨轴承材料的摩擦学

性能。 石墨销尺寸为 ϕ６ ｍｍ×１５ ｍｍ， 不锈钢盘尺寸

为 ϕ３０ ｍｍ×５ｍｍ， 考虑到轴承的使用工况， 实验 ｐｖ
值定为 ２０ ＭＰａ·ｍ ／ ｓ。 力传感器感受载荷力 Ｎ 和水平

摩擦力 Ｆ 并转化成信号输出， 由计算机利用公式 μ ＝
Ｆ ／ Ｎ 求出摩擦因数。 磨损量用体积磨损量来代表， 体

积磨损量是指在一定的条件下， 材料磨损的体积变化

量。 体积磨损量可用式 （１） 表示。
ＷＶ ＝ΔＧ ／ ｄ （１）

式中： ＷＶ 为材料体积磨损量， ｃｍ３； ΔＧ 为材料磨损

的质量， ｇ； ｄ 为体积密度， ｇ·ｃｍ－３。
２􀆰 ２　 试样制备

为选择合适的石墨轴承材料， 选取了 ４ 种典型石

墨材料进行实验， 分别编号 １＃、 ２＃、 ３＃、 ４＃， 其性能

指标如表 ３ 所示。 备选材料的选取是根据其石墨化度

的大小及有无浸渍处理来区分的。 石墨化度是衡量炭

素物质从无定形炭通过结构重排， 其晶体接近完善石

墨的程度。 浸渍是利用金属或非金属填充石墨材料表

面孔隙的一种处理工艺。

表 ３　 ４ 种石墨材料性能参数

Ｔａｂｌｅ ３　 Ｔｈｅ ｐｅｒｆｏｒｍａｎｃｅ ｐａｒａｍｅｔｅｒｓ ｏｆ ｆｏｕｒ ｋｉｎｄｓ ｏｆ
ｇｒａｐｈｉｔｅ ｍａｔｅｒｉａｌｓ

编号 密度 ρ ／ （ｇ·ｃｍ－３） 石墨化度 Ｇ ／ ％ 浸渍物

１＃ １．９０４ ０ 酚醛树脂

２＃ １．７３７ ５０ 无

３＃ １．９４３ ５０ 酚醛树脂

４＃ １．９０６ １００ 酚醛树脂

４ 种典型石墨样品均为焦炭经烧制而成， １＃样品

未经石墨化处理但经过酚醛树脂浸渍处理， 其石墨化

度为 ０， 不存在碳的六方晶体， 可以说是一种伪石

墨； ２＃样品经过 １ ５００ ℃左右的半石墨化处理但没有

经过浸渍处理； ３＃样品既经过半石墨化处理也经过酚

醛树脂浸渍处理； ４＃样品经过 ３ ０００ ℃以上的全石墨

化处理并经过酚醛树脂浸渍。 ４ 种样品制作 ３ 组试

样， 每项实验重复进行 ３ 次， 取 ３ 次实验的平均值。。
需要指出的是， 由于碳石墨材料具有各向异性， 使得

其在压制方向的各项性能都优于其他方向， 所以在制

作试样及实验时， 要注意其选材的方向性。
３　 实验结果及讨论

３􀆰 １　 材料力学性能测试结果及讨论

对 ４ 种石墨样品分别进行肖氏硬度、 抗折强度和

抗压强度实验， 实验结果见表 ４。 可知， １＃、 ３＃和 ４＃

石墨样品的肖氏硬度、 抗折强度和抗压强度均大于

２＃石墨样品， 故经过浸渍的石墨， 肖氏硬度、 抗折强

度及抗压强度均大于未经过浸渍处理的石墨； 而石墨

化度的大小对力学性能的影响并不明显， 力学性能的
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优选排序是 ３＃、 １＃、 ４＃、 ２＃样品。

表 ４　 石墨样品的材料力学性能
Ｔａｂｌｅ ４　 Ｍｅｃｈａｎｉｃａｌ ｐｒｏｐｅｒｔｉｅｓ ｏｆ ｔｈｅ ｇｒａｐｈｉｔｅ ｓａｍｐｌｅｓ

编号 肖氏硬度
抗折强度

ƒ ｆ ／ ＭＰａ
抗压强度

σｂｃ ／ ＭＰａ

１＃ ＨＳ９２．４ ７６．４６ ２０５．４５
２＃ ＨＳ６５．７ ５４．２２ １１９．１９
３＃ ＨＳ９１．１ ７８．２０ ２１６．１１
４＃ ＨＳ８１．９ ７１．６９ １７９．４０

３􀆰 ２　 热物理性能测试结果及讨论

线膨胀系数试验分别测量各材料在 ５０、 １００ ℃时
的膨胀量并计算线膨胀系数， 其中 ５０ ℃模拟轴承一
般工作条件， １００ ℃模拟轴承具有较大温升时的极端
条件， 实验结果见表 ５。

表 ５　 石墨样品的线膨胀系数
Ｔａｂｌｅ ５　 Ｌｉｎｅａｒ ｅｘｐａｎｓｉｏｎ ｃｏｅｆｆｉｃｉｅｎｔ ｏｆ ｔｈｅ

ｇｒａｐｈｉｔｅ ｓａｍｐｌｅｓ

材料
　 　 　 线胀系数 􀆟 ／ （１０－６°Ｃ－１）　 　

５０ °Ｃ １００ °Ｃ
１＃ ８．６ ９．６
２＃ ５．５ ５．３
３＃ ７．４ ７．２
４＃ ６．１ ６．１

４５ 号钢 １１．６ １２．３
２Ｃｒ１３ １０．２ １１．１

１Ｃｒ１８Ｎｉ９ １６．６ １７．０

　 　 由表 ５ 中数据可知， ３＃石墨样品的线膨胀系数大
于 ２＃样品， 故浸渍过的石墨样品的线膨胀系数大于
未经过浸渍的样品； 比较 １＃、 ３＃、 ４＃样品的线膨胀系
数可知， 随着石墨化度的增大， 线膨胀系数减小。

导热系数实验得到结果见表 ６。 对比 １＃、 ３＃、 ４＃

样品的导热系数可知， 随着石墨化度的增大， 导热系
数增大； 而浸渍工艺对导热系数影响较小。

表 ６　 石墨样品的导热系数
Ｔａｂｌｅ ６　 Ｈｅａｔ ｃｏｎｄｕｃｔｉｖｉｔｙ ｃｏｅｆｆｉｃｉｅｎｔ ｏｆ ｔｈｅ

ｇｒａｐｈｉｔｅ ｓａｍｐｌｅｓ

编号
　 　 　 导热系数 ｋ ／ （Ｗ·ｍ·Ｋ－１）　 　

５０ °Ｃ １００ °Ｃ

１＃ ２．６０～３．１４ ３．５９～４．３６

２＃ ４８．５０～５９．９０ ４３．５９～６４．４２

３＃ ５３．１８～６８．６１ ５３．７９～６７．５９

４＃ ６１．３３～７０．７９ ５９．１９～７０．７５

由主轴轴承石墨材料的性能要求可知， 应尽量选择
线膨胀系数与金属基体相差最小、 且导热系数较大的石
墨材料。 综合线膨胀系数实验和导热系数实验的测试结
果， 从与金属膨胀系数较为接近及导热系数最大的方面
考虑， 备选石墨的优选排序是 ３＃、 ４＃、 ２＃、 １＃。
３􀆰 ３　 摩擦学性能测试结果及讨论

采用 ＵＭＴ⁃２ 摩擦磨损试验机对 ４ 种样品进行 １０
ｍｉｎ 的摩擦性能实验， 每种样品做 ３ 组实验， 实验结
果见图 ３。

图 ３　 石墨样品的摩擦因数曲线
Ｆｉｇ ３　 Ｔｈｅ ｆｒｉｃｔｉｏｎ ｃｏｅｆｆｉｃｉｅｎｔ ｃｕｒｖｅｓ ｏｆ ｇｒａｐｈｉｔｅ ｓａｍｐｌｅｓ
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　 　 由图 ３ 所示的摩擦因数随时间变化的曲线可以看

出： １＃和 ３＃样品的摩擦因数变化稳定， 而 ２＃和 ４＃样品

的摩擦因数波动比较明显。 主要原因可能是因为未经

浸渍处理及石墨化程度太高的石墨更容易产生脱落导

致震荡。
每组样品的磨损量的实验时间为 ２ ｈ， 磨损实验

前后对试样进行称量获得质量差， 并通过计算转换成

体积磨损量， 每种石墨准备 ３ 个试样实验 ３ 次， 实验

结果见表 ７。

表 ７　 石墨样品体积磨损量

Ｔａｂｌｅ ７　 Ｔｈｅ ｗｅａｒ ｖｏｌｕｍｅ ｏｆ ｇｒａｐｈｉｔｅ ｓａｍｐｌｅｓ
编号 体积磨损量 ＷＶ ／ ｍｍ３

１＃ ０．１１～０．５７

２＃ ０．０５～０．５６

３＃ ０．２２～０．３１

４＃ ０．２８～０．３９

由表 ７ 可以看出： （１） １＃石墨样品的磨损量最

大， 可能是因为其没有经过石墨化处理， 碳原子没有

形成稳定的结构； （２） ２＃石墨样品的磨损量变化剧

烈， 呈现出无规律性， 可能由于其没有经过浸渍， 表

面更容易产生脱落现象。 （３） ３＃和 ４＃石墨样品的磨

损量变化较为稳定， 但是由于 ４＃石样品墨化度较高，
比 ３＃样品更容易脱落， 所以磨损量更大。

综合摩擦因数和磨损量的测试结果， 应选择摩擦

因数稳定和磨损量较小的石墨材料， 所以得到石墨材

料优选排序是 ３＃、 ４＃、 １＃、 ２＃。
３􀆰 ４　 石墨材料微观结构对性能的影响分析

通过分析摩擦磨损试验前 ４ 种材料的电镜照片来

解释产生擦学性能差异的原因。 图 ４ 示出了 ４ 种石墨

材料表面微观结构。 可以看出： （１） １＃样品未经石

墨化处理， 碳原子是无序排列的， 经过浸渍后填补了

其无序结构造成的巨大孔洞， 使得其力学性能较好，
但由于碳原子没有形成层片结构， 其热物理性能和摩

擦学性能都较差； （２） ２＃ 样品经过半石墨化处理，
碳原子已形成明显的层片结构， 材料表面致密排列有

序， 但有明显孔洞， 这是由于其未经浸渍处理而造成

的， 孔洞的尺度在几微米到几十微米之间， 孔洞的表

面积占视窗的 １０％左右， 这使得其力学性能、 热物

理性能及摩擦学性能均较差； （３） ３＃样品既经过半

石墨化处理也经过酚醛树脂浸渍处理， 表面致密孔洞

少， 孔洞的尺度在几微米到十几微米之间， 孔洞的表

面积占视窗的 ５％以内， 使得力学性能、 热物理性能

及摩擦学性能均为 ４ 种选材中最优； （４） ４＃样品经过

全石墨化处理， 石墨层片结构形成得很完整， 结构更

加致密， 没有明显的孔洞， 但由于碳原子已完全形成

了层片结构的六方晶体， 其力学性能较差， 而热物理

性能和摩擦学性能较好。

图 ４　 石墨材料表面微观结构

Ｆｉｇ ４　 Ｓｕｒｆａｃｅ ｍｉｃｒｏｓｔｒｕｃｔｕｒｅ ｏｆ ｇｒａｐｈｉｔｅ ｍａｔｅｒｉａｌｓ

图 ５ 示出了摩擦磨损试验后石墨材料的表面微观

结构。

图 ５　 摩擦磨损试验后石墨材料表面微观结构

Ｆｉｇ ５　 Ｓｕｒｆａｃｅ ｍｉｃｒｏｓｔｒｕｃｔｕｒｅ ｏｆ ｇｒａｐｈｉｔｅ ｍａｔｅｒｉａｌｓ ａｆｔｅｒ ｆｒｉｃｔｉｏｎ
ａｎｄ ｗｅａｒ ｔｅｓｔｓ

由图 ５ 可见： （１） 对于 １＃这样未经石墨化处理

的材料， 磨损后表面没有规则的划痕， 材料表面是无

规律的脱落， 这样会导致磨损量较大且规律不明显；
（２） ２＃材料未经过浸渍， 表面产生了较为明显的划

痕， 磨损掉的粉末填补了大量表面孔洞， 从孔洞基本
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上填完来看， 该试样的磨损量是比较大的； （３） ３＃

石墨和 ４＃石墨都有均匀的划痕， 并且表面孔洞也已

被磨损物完全填补， 不同在于 ４＃石墨的石墨化程度

高， 磨损时容易产生层片的脱落， 在图中可清楚看到

４＃石墨表面有几处大的脱落产生的缺陷， 而 ３＃石墨表

面磨痕均匀且无脱落痕迹。
综合 ４ 种备选石墨材料力学性能实验、 热物理性

能实验及摩擦学实验的结果可知：
（１） １＃石墨的力学性能较好， 但热物理性能和

摩擦学性能较差；
（２） ２＃石墨的力学性能、 热物理性能及摩擦学

性能均较差；
（３） ３＃石墨的力学性能、 热物理性能及摩擦学

性能均为四种选材中最优；
（４） ４＃石墨的力学性能较差， 热物理性能和摩

擦学性能较好。
综合考虑， 经过半石墨化及浸渍处理的 ３＃石墨

材料各项性能都较为理想， 符合主轴石墨轴承材料的
的选材要求。
４　 结论

（１） 对于采用低黏介质润滑的主轴轴承， 石墨

材料的选择需要进行多学科的综合考虑， 进行材料力
学性能， 热物理性能及摩擦学性能的测试。

（２） 浸渍工艺可改善石墨性能， 酚醛树脂浸渍
石墨比未浸渍石墨更适用于高速主轴的石墨轴承。

（３） 石墨材料的性能受石墨化程度影响较大，
经过半石墨化处理的石墨比未经石墨化处理及经过全
石墨化处理的石墨更适合使用在高速主轴上。

（４） 文中的研究成果同样适于指导机械密封等
使用石墨材料的高速旋转机械摩擦副的选材。
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摘要： 为准确分析螺栓法兰连接系统的紧密性， 利用当量内压法﹑当量轴向力法和变形协调方程， 研究外弯矩作

用下螺栓法兰连接中的垫片压紧应力。 分析结果表明： 若利用当量内压法来计算， 外弯矩等同于内压， 相当于增大了

系统的内压， 但并不能体现出外弯矩作用下垫片应力在螺栓法兰连接系统分布的不均匀性； 而利用当量轴向力法来计

算， 可以体现出整个系统在承受外弯矩作用导致的垫片应力沿管道圆周方向按余弦分布的不均匀性， 并且垫片受拉侧

和受压侧的压紧应力相差增大， 其中受拉侧垫片应力减小， 受压侧垫片应力增大， 因此螺栓法兰连接的紧密性需重点

考虑受拉侧的垫片应力。
关键词： 外弯矩； 内压； 垫片压紧应力
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　  螺栓法兰连接系统的紧密性是各种高压容器﹑

工业管道和化工设备安全运行的重要保障， 然而螺栓

法兰连接系统在操作工况下承受的内压﹑附加弯矩和

温度等关键因素都会影响其紧密性， 造成整个系统的

泄漏失效， 给生产带来安全隐患［１］。 尤其由于高温的

影响， 系统长时间工作后， 螺栓﹑法兰和垫片材料极

易发生蠕变现象， 使得系统的紧密性降低。 因此考虑

在外弯矩﹑内压和高温作用下的垫片应力变化情况以

及整个系统的紧密性研究已成为密封失效领域内一个

新的热点［２］。
目前， 国内外已有相关文献研究了螺栓法兰连接

系统在外弯矩作用下的紧密性， 但对整个系统在外弯

矩﹑内压和高温共同作用下垫片应力的研究［３］， 尤其

是垫片应力在外弯矩作用下， 受拉侧和受压侧垫片压

紧应力分布不均匀性的研究较少。 因此本文作者基于

当量内压法和当量轴向力法研究外弯矩对系统紧密性

的影响， 研究结果对高温法兰连接结构的紧密性研究

具有一定的指导意义。



１　 螺栓法兰连接分析模型

本文作者研究的螺栓法兰中， 螺栓为双头螺柱，
材料为 ２５Ｃｒ２ＭｏＶＡ， 型号为 Ｍ２０； 法兰为带颈对焊

法兰， 材料为 １５ＣｒＭｏ， 规格为 ＮＳＰ４􀆰 Ｃｌａｓｓ１５０； 垫片

为柔性石墨金属复合垫片， 材质为 ３０４， 规格为

ＤＮ１００。
螺栓法兰连接系统是一个静不定结构， 在预紧和

工作时， 螺栓伸长﹑法兰轴向位移﹑垫片压缩回弹都

会发生相应的改变， 并且在高温条件下， 螺栓法兰连

接也会发生相应的蠕变变形 （仅考虑螺栓的蠕变和

垫片的蠕变）， 但是它们的改变量要满足连接系统的

变形协调条件［４］。 当连接结构上下法兰相同时， 变形

协调方程为
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ｇ （１）

根据各部分轴向位移与刚度﹑载荷之间的关系，
则有：
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Ｆ ｉ
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ｃ
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式中： Ｆ ｉ
ｂ、 Ｆ ｉ

ｇ 和 Ｆ ｆ
ｂ、 Ｆ ｆ

ｇ 分别为螺栓﹑垫片在预紧和

操作时的螺栓力和垫片力； Ｍ ｉ
ｆ、 Ｍ ｆ

ｆ 分别为法兰在预

紧和操作时的弯矩； Ｋｂ、 Ｋ ｆＭ、 Ｋｇ 分别为螺栓、 法兰、
垫片刚度； ｗｃ

ｂ 为螺栓蠕变量 ｗｃ
ｂ ＝ ｌｂ· ｔ·ε·ｂ， ｌｂ 为螺

栓长度， ε·ｂ 为蠕变应变率； ｗｃ
ｇ 为垫片蠕变量 ｗｃ

ｇ ＝Ｄｋ·
（ＢＲ＋ＣＲＴ） ｌｎｔ［５］， Ｄｋ 为垫片初始变形量， ＢＲ、 ＣＲ 为

垫片蠕变回归系数， Ｔ 为工作温度， ｔ 为时间； ｈＧ 为

螺栓圆到垫片力的径向距离。
２　 外弯矩的计算方法

２􀆰 １　 当量压力法

当量压力法目前已被纳入 ＡＳＭＥ 规范， 在工程上

运用得较多， 当螺栓法兰连接系统受到外弯矩时， 把

外弯矩对管道或法兰的作用当作是内压对管道的作

用， 即是在原有内压的基础上再增加一个当量内压，
利用当量压力法［６］计算如下：

ｐＥ ＝
１６
πＧ３ＭＥ （３）

根据系统的平衡方程得到：
预紧状态：
Ｆ ｉ

ｂ ＝Ｆ
ｉ
ｇ， Ｍ ｉ

ｆ ＝Ｆ
ｉ
ｇｈＧ （４）

工作状态：

Ｆ ｆ
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ｆ
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将式 （３） — （６） 代入式 （２） 中得到：
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ｃ
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式中： ｐＥ 为等效的压力； ＭＥ 为外弯矩； Ｇ 为垫片的

有效直径； ｐ 为内压； Ａｐ 为增压区面积； ｈｐ 螺栓圆到

垫片内径的径向距离； Ｋｅ 为螺栓法兰整体刚度，
１
Ｋｅ

＝ １
Ｋｂ

＋
２ｈ２

Ｇ

Ｋ ｆＭ

＋ １
Ｋｇ

， 各部件刚度的计算［７］： Ｋｂ ＝
ＥｂＡｂ

ｌｂ
，

Ｋ ｆＭ ＝
ＬＥｇ２

０ｈ０

（１－ｖ２ｆ ）Ｖ
， Ｋｇ ＝

ＥｇＡｇ

ｔｇ
。

从式 （７） 可以看出， 垫片的压紧应力是与内压

相关的。
２􀆰 ２　 当量轴向力法

当量压力法目前已被新欧洲标准纳入规范， 虽然

工程上大多采用当量压力法， 但是当量轴向力法更能

体现出垫片周向应力分布的不均匀性。 在施加外弯矩

的过程中， 垫片在受拉侧的应力会减小， 在受压侧的

应力会增加， 应力沿周向方向呈余弦分布， 利用当量

轴向力法［８］计算如下：

ＦＥ ＝
４ＭＥ

Ｇ
ｃｏｓα （８）

式中： ＦＥ 为等效的轴向力； α 为外弯矩作用垫片截

面圆周方向的角度。
根据系统的平衡方程得到：
预紧状态：
Ｆ ｉ

ｂ ＝Ｆ
ｉ
ｇ， Ｍ ｉ

ｆ ＝Ｆ
ｉ
ｇｈＧ （９）

工作状态：

Ｆ ｆ
ｂ ＝Ｆ

ｆ
ｇ＋ｐＡｐ＋

４ＭＥ

Ｇ
ｃｏｓα （１０）

Ｍ ｆ
ｆ ＝Ｆ

ｆ
ｇｈＧ＋ｐＡｐｈｐ＋

４ＭＥ

Ｇ
ｃｏｓα·ｈＤ （１１）

式中： ｈＤ 为作用于法兰内截面的端部静压力力臂。
将式 （８） — （１１） 代入式 （２） 中得到：

Ｆ ｆ
ｇ ＝Ｆ

ｉ
ｂ－Ｋｅ·ｐ

Ａｐ

Ｋｂ

＋
２ｈＧ·Ａｐｈｐ

Ｋ ｆＭ

æ

è
ç

ö

ø
÷ －Ｋｅ·

４ＭＥ

Ｇ
·

ｃｏｓα １
Ｋｂ

＋
２ｈＧｈＤ

Ｋ ｆＭ

æ

è
ç

ö

ø
÷ － Ｋｅ（ｗ

ｃ
ｂ＋ｗ

ｃ
ｇ） （１２）

３　 计算与分析

假设整个  螺栓法兰连接系统的工作温度为 ５００
℃， 预紧力为 ５７８ ０５３ Ｎ， 利用当量内压法计算得到

不同外弯矩下垫片的压紧应力随时间的变化情况， 如

图 １ 所示。 结合图 １ 和公式 （７） 可知， 施加的外弯

矩相当于在原有内压的基础上再施加一个当量内压，
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即外弯矩增大， 系统的内压增大。 而内压增大， 垫片

的压紧应力减小。 但当量压力法较保守， 不能表现出

施加外弯矩后垫片应力沿圆周方向的变化。

图 １　 基于当量法的不同外弯矩下垫片的压紧应力随

时间的变化情况

Ｆｉｇ １　 Ｃｕｒｖｅｓ ｏｆ ｇａｓｋｅｔ ｓｔｒｅｓｓｅｓ ａｇａｉｎｓｔ ｔｉｍｅ ａｔ ｄｉｆｆｅｒｅｎｔ ｅｘｔｅｒｎａｌ
ｂｅｎｄｉｎｇ ｍｏｍｅｎｔ ｂａｓｅｄ ｏｎ ｔｈｅ ｍｅｔｈｏｄ ｏｆ ｅｑｕｉｖａｌｅｎｔ ｐｒｅｓｓｕｒｅ

在 ５００ ℃的情况下， 考虑螺栓和垫片的蠕变， 垫

片压紧应力随着时间的增大而减小， 并且外弯矩越

大， 垫片的压紧应力越小。
在 ２ ０００ ｈ 时间内， 当外弯矩为 １ ０００ Ｎ·ｍ 时，

垫片的压紧应力从 ３３􀆰 ０８４ ＭＰａ 减小到 １６􀆰 ６２ ＭＰａ；
当外弯矩为 ５ ０００ Ｎ·ｍ 时， 垫片的压紧应力从 １５􀆰 ３５
ＭＰａ 减小到 １０􀆰 ３２５ ＭＰａ。 综上所述， 在高温条件下，
要选择合适的系统外弯矩的大小， 防止系统内压过

大， 保证系统的密封效果。

图 ２　 基于当量轴向力法的 ２ ０００ ｈ 后不同内压下垫片压紧

应力沿圆周方向的变化情况 （弯矩为 ３ ０００ Ｎ·ｍ）
Ｆｉｇ ２　 Ｃｕｒｖｅｓ ｏｆ ｇａｓｋｅｔ ｓｔｒｅｓｓｅｓ ａｌｏｎｇ ｔｈｅ ｃｉｒｃｕｍｆｅｒｅｎｔｉａｌ ｄｉｒｅｃｔｉｏｎ

ａｔ ｄｉｆｆｅｒｅｎｔ ｉｎｔｅｒｎａｌ ｐｒｅｓｓｕｒｅ ａｆｔｅｒ ２ ０００ ｈ ｕｎｄｅｒ ｔｈｅ ｅｘｔｅｒｎａｌ
ｂｅｎｄｉｎｇ ｍｏｍｅｎｔ ｏｆ ３ ０００ Ｎ·ｍ ｂａｓｅｄ ｏｎ ｔｈｅ ｍｅｔｈｏｄ ｏｆ
ｅｑｕｉｖａｌｅｎｔ ａｘｉａｌ ｆｏｒｃｅ

图 ２ 示出了弯矩为 ３ ０００ Ｎ·ｍ 时， 基于当量轴

向力法得到的 ２ ０００ ｈ 后不同内压下垫片压紧应力沿

圆周方向的变化情况。 结合式 （１２） 和图 ２ 分析得

到， 在外弯矩为 ３ ０００ Ｎ·ｍ 一定的情况下， 当内压

为 ２ ＭＰａ 时， 垫片受拉侧和受压侧的应力差值为

５􀆰 ８２ ＭＰａ； 当内压为 ３􀆰 ５ ＭＰａ 时， 垫片受拉侧和受压

侧的应力差值为 ４􀆰 １４３ ５ ＭＰａ； 当内压为 ５ ＭＰａ 时，
垫片受拉侧和受压侧的应力差值为 １５􀆰 ０３４ ４ ＭＰａ。 由

此看出， 内压对垫片压紧应力在周向分布上影响幅度

较小， 垫片的受拉端和受压端应力差值变化不明显，
这也验证了当外弯矩越大时， 采用当量压力法并不能

体现出垫片应力沿周向分布越不均匀的特点。
图 ３ 示出了在系统内压为 ２ ＭＰａ 的情况下， 基于

当量轴向力法得到的 ２ ０００ ｈ 后不同弯矩下垫片压紧

应力沿圆周方向的变化情况。 结合式 （１２） 和图 ３
可知， 系统施加的外弯矩越大， 沿圆周方向分布的垫

片压紧应力越不均匀， 垫片受拉侧和受压侧的压紧应

力相差也越大。 在系统内压为 ２ ＭＰａ 的情况下， 当外

弯矩为 １ ０００ Ｎ·ｍ 时， 垫片受拉侧和受压侧的应力

差值为 ５􀆰 ８２ ＭＰａ； 当外弯矩为 ５ ０００ Ｎ·ｍ 时， 垫片

受拉侧和受压侧的应力差值为 ２９􀆰 １０２ ＭＰａ。 因而在

考虑螺栓法兰连接系统的紧密性时， 不应忽略外弯矩

对系统的影响。

图 ３　 基于当量轴向力法的 ２ ０００ ｈ 后不同弯矩下垫片压紧

应力沿圆周方向的变化情况 （内压为 ２ ＭＰａ）
Ｆｉｇ ３　 Ｃｕｒｖｅｓ ｏｆ ｇａｓｋｅｔ ｓｔｒｅｓｓｅｓ ａｌｏｎｇ ｔｈｅ ｃｉｒｃｕｍｆｅｒｅｎｔｉａｌ ｄｉｒｅｃｔｉｏｎ

ａｔ ｄｉｆｆｅｒｅｎｔ ｅｘｔｅｒｎａｌ ｂｅｎｄｉｎｇ ｍｏｍｅｎｔ ａｆｔｅｒ ２ ０００ ｈ ｕｎｄｅｒ ｔｈｅ
ｉｎｔｅｒｎａｌ ｐｒｅｓｓｕｒｅ ｏｆ ２ ＭＰａ ｂａｓｅｄ ｏｎ ｔｈｅ ｍｅｔｈｏｄ ｏｆ
ｅｑｕｉｖａｌｅｎｔ ａｘｉａｌ ｆｏｒｃｅ

外弯矩施加的过程中， 受拉侧垫片压紧应力减

小， 受压侧垫片压紧应力增大， 因此受压侧垫片进一

步压紧。 因此利用当量轴向力法考虑系统的紧密性

时， 需考虑外弯矩施加过程中， 垫片受拉侧的紧

密性。
图 ４ 示出了当内压为 ２ ＭＰａ 时， 基于当量轴向力
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法得到的不同外弯矩下垫片受拉侧的泄漏率。 由泄漏

率 Ｌ ＝ ＡＬｐＴ
ＭＬ ＳＮＬ

Ｇ 并分析图 ４ 可知， 当内压为 ２ ＭＰａ，
外弯矩越大， 垫片受拉侧的泄漏率越大， 且随着蠕变

时间的增加逐渐增加， 系统紧密性降低。 因此在施加

外弯矩时， 应优先考虑垫片受拉侧的密封情况， 保证

系统的紧密性。 用当量压力法计算的泄漏率， 当外弯

矩越大， 计算的泄漏率就越大， 计算的结果也较当量

轴向力法保守。

图 ４　 基于当量轴向力法的不同外弯矩下垫片受

拉侧的泄漏率 （内压为 ２ ＭＰａ）
Ｆｉｇ ４　 Ｌｅａｋａｇｅ ｒａｔｅ ｏｆ ｇａｓｋｅｔ ｓｔｒｅｓｓｅｓ ｏｎ ｔｅｎｓｉｏｎ ｓｉｄｅ ａｔ ｄｉｆｆｅｒｅｎｔ

ｅｘｔｅｒｎａｌ ｂｅｎｄｉｎｇ ｍｏｍｅｎｔ ｕｎｄｅｒ ｔｈｅ ｉｎｔｅｒｎａｌ ｐｒｅｓｓｕｒｅ ｏｆ
２ ＭＰａ ｂａｓｅｄ ｏｎ ｔｈｅ ｍｅｔｈｏｄ ｏｆ ｅｑｕｉｖａｌｅｎｔ ａｘｉａｌ ｆｏｒｃｅ

４　 结论

（１） 考虑外弯矩对法兰连接系统的影响时， 相

比当量压力法， 当量轴向力法更能体现出外弯矩作用

在系统上时垫片应力沿周向分布的不均匀性。
（２） 外弯矩施加在系统上时， 采用当量压力法

计算时， 施加的外弯矩越大， 则内压增大， 垫片的压

紧应力减小； 采用当量轴向力法计算时， 垫片受拉侧

和受压侧的压紧应力相差也越大， 应优先考虑垫片受

拉侧的密封情况， 保证系统的紧密性。
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摘要： 某型大容量蒸发冷却电机上采用的磁脂旋转密封装置具有分瓣结构、 运转线速度高、 密封间隙大、 密封直

径大等特点。 为测试其耐压性能， 建立分瓣式磁脂旋转密封装置耐压性能试验平台， 在转轴极齿间及靠近腔体内侧布

置压力传感器测点， 测试各道磁脂密封耐压压力， 研究极齿间距、 线速度等参数对分瓣式磁脂旋转密封装置耐压性能

的影响。 结果表明： 各道极齿间的密封耐压性能分布规律与理论值不一致； 极齿间距越大， 则该道磁脂密封耐压能力

相对较高； 在一定范围内， 线速度对各道磁脂密封耐压能力影响很小。
关键词： 磁脂； 旋转密封； 耐压能力
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　 某型大容量电动机采用的强迫式循环蒸发冷却技

术实现了电机的高效散热， 具有高功率密度、 高转矩

等优势。 为保证蒸发冷却介质液体及气体不会泄漏至

电机外， 该型电机必须具有良好的静密封和动密封性

能。 其中， 电机端盖与转轴间的动密封处具有线速度

高、 密封间隙大、 密封直径大等特点， 且需承受电机

运行过程中的振动与冲击， 为此， 采取一种新型的旋

转密封技术———磁脂旋转密封技术。 磁脂旋转密封技

术具有严密的密封性， 同时能基本保证零泄漏， 并且

具有结构简单、 磨损少、 寿命长、 高可靠性等优

点［１－３］。 此外， 为满足电机维修性要求， 磁脂密封装

置必须采用分瓣式结构。 考虑到分瓣式结构的特殊性

可能造成密封装置各道极齿耐压分布规律与理论规律

存在差异， 且密封耐压性能是衡量旋转密封装置的重

要指标之一， 因此有必要针对分瓣式磁脂旋转密封装

置的耐压性能进行试验研究。
１　 磁脂密封原理及压力分布理论公式

磁脂流体具有在无磁场环境下不表现磁性， 在磁

场环境下被磁化产生磁性的特点。 磁性流体密封基本

原理如图 １ 所示， 转轴和磁极之间为密封间隙， 密封

间隙内充入磁脂。 永磁磁体在回路上产生强磁场并通

过间隙， 在磁极极齿处的磁场最强， 因此磁脂会聚集

于极齿处， 磁流体将受力形成 “Ｏ” 形密封圈从而填

满密封间隙， 实现密封。 密封装置一般由永久磁体、
磁极、 磁脂和转轴等组成， 永久磁体一般采用磁性很

强的钕铁硼材料［４］。  



图 １　 磁脂密封原理图

Ｆｉｇ １　 Ｓｃｈｅｍａｔｉｃ ｏｆ ｍａｇｎｅｔｉｃ ｇｒｅａｓｅ ｓｅａｌ

实际磁脂密封结构中多采用多级极齿结构， 密封

结构整体密封能力即为所有单道磁脂密封耐压能力的

总和［５］。 在理想情况下， 磁脂密封结构各道极齿的密

封耐压能力基本相同， 但是因单道磁脂密封耐压能力

与磁脂添加量、 密封间隙、 表面粗糙度等因素有关，
而在实际情况下并不能完全保证各级极齿的状态完成

一致。 另外， 文中研究的磁脂密封端盖采取了分瓣式

结构， 有别于传统的整圆端盖， 这也可能对各道极齿

的密封耐压能力产生影响。 因此， 本文作者采用试验

测试方法对分瓣式磁脂旋转密封装置耐压性能进行了

研究。
目前， 普遍认可的密封耐压计算公式推导如下：
处于静止平衡状态下的磁脂内任一点处的压强公

式为

ｐ ＝ ∫Ｂ
０
ＭｄＢ ＋ ρｇｈ ＋ Ｃ （１）

式中： Ｍ 为磁脂的磁化强度， Ａ ／ ｍ； Ｂ 为磁感应强

度， Ｔ； ρ 为磁脂密度， ｋｇ ／ ｍ３； ｈ 为磁脂深度， ｍ； Ｃ
为积分常数。

钕铁硼磁性较强， 实际应用中， 磁脂基本处于饱

和磁化状态， 即磁脂磁化强度接近饱和磁化强度。 此

外， 一般来说， 可以忽略重力的影响。 因此， 若给出

任意两点处的磁感应强度 Ｂ１ 与 Ｂ２， 则可得两处的压

强差值：
Δｐ０ ＝ ｐ２－ｐ１ ＝ＭＳ（Ｂ２－Ｂ１） （２）
考虑到磁脂自身具有一定黏度， 即有一定耐压能

力， 则总的密封压差公式为

Δｐ＝Δｐ０＋Δｐ１≈ＭＳ（Ｂ２－Ｂ１）＋Δｐ１ （３）
式中： Δｐ０ 为磁场作用下产生的密封耐压压差； Δｐ１

为磁脂黏度带来的密封能力［６］。
对于多级极齿情况， 密封装置总体密封耐压能力

计算公式为

ΔｐＭ ＝ＮΔｐ１≈Ｎ （ＭＳ （Ｂ２－Ｂ１） ＋Δｐ１） （４）

式中： Ｎ 为级数； ΔｐＭ 为密封装置的总体密封耐压能

力［７］。
如图 ２ 所示， 当极齿两端压力 ｐ１ ＝ ｐ２ 即两端无压

差时， 磁脂稳定聚集与极齿附近。 当 ｐ１ －ｐ２ ＜Δｐ 时，
磁脂在外压差作用下发生形变， 但压差未达到密封耐

压极限， 仍保持密封状态。 当 ｐ１－ｐ２≥Δｐ 时， 外压差

超过密封耐压极限， 磁脂被冲破， 密封失效。 失效

后， 外压差 ｐ１－ｐ２ 值减小， 当外压差小于密封耐压极

限时， 磁脂在磁场力作用下重新聚集到极齿附近。 此

过程即为磁脂在外压差作用下 “自愈” 过程［６］。

图 ２　 压差作用下磁脂自愈过程

Ｆｉｇ ２　 Ｓｅｌｆ⁃ｈｅａｌｉｎｇ ｐｒｏｃｅｓｓ ｏｆ ｍａｇｎｅｔｉｃ ｇｒｅａｓｅ ｕｎｄｅｒ
ｄｉｆｆｅｒｅｎｔｉａｌ ｐｒｅｓｓｕｒｅ

２　 试验装置

２􀆰 １　 分瓣式端盖结构

区别于传统的整圆端盖结构， 为满足电机的维修

性要求， 该旋转密封装置采用了分瓣式端盖结构， 如

图 ３ 所示。 上下部分端盖拼合面处涂抹密封胶并使用

螺栓加以紧固以实现拼合面的密封。

图 ３　 分瓣式旋转密封端盖结构示意图

Ｆｉｇ ３　 Ｓｐｌｉｔ ｓｔｒｕｃｔｕｒｅ ｏｆ ｒｏｔａｒｙ ｓｅａｌｉｎｇ ｃｏｖｅｒ

２􀆰 ２　 磁脂旋转密封试验装置

为探究分瓣式磁脂旋转密封装置各级密封耐压性

能， 搭建了相应的试验平台。 试验平台组成如图 ４ 所

示。 装置转轴直径大， 密封端盖内部设计有冷却水通

道。 辅助实验设备包括水泵、 压力传感器、 温度传感

器、 流量计、 高压氮气等。
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图 ４　 试验平台组成

Ｆｉｇ ４　 Ｔｈｅ ｃｏｍｐｏｓｉｔｉｏｎ ｏｆ ｔｅｓｔ ｐｌａｔｆｏｒｍ

磁脂密封结构主要包括永磁体、 磁极极齿、 冷却

水道和转轴， 如图 ５ 所示。

图 ５　 磁脂旋转密封结构

Ｆｉｇ ５　 Ｓｔｒｕｃｔｕｒｅ ｏｆ ｍａｇｎｅｔｉｃ ｇｒｅａｓｅ ｒｏｔａｒｙ ｓｅａｌｉｎｇ

在转轴极齿间及靠近腔体内侧共布置 １２ 个压力

传感器测点， 各压力测点布置位置如图 ５ 所示。 压力

传感器将压力信号转换为电信号并通过固定在转轴上

的无线信号传输模块发送信号， 信号接收端接收信号

后通过 ＵＳＢ 端口将数据传输至计算机， 完成压力信

号的采集。 试验平台实际装置如图 ６ 所示。

图 ６　 试验平台装置实际图

Ｆｉｇ ６　 Ａｃｔｕａｌ ｄｉａｇｒａｍ ｏｆ ｔｅｓｔ ｐｌａｔｆｏｒｍ ｄｅｖｉｃｅ

２􀆰 ３　 工作参数

试验装置的结构参数及其余试验相关参数如表 １
所示。

表 １　 试验参数

Ｔａｂｌｅ １　 Ｅｘｐｅｒｉｍｅｎｔａｌ ｐａｒａｍｅｔｅｒｓ
极齿数量 １２ 个

磁极数量 ３ 个

永磁体数量 ２ 圈

密封间隙 １ ｍｍ
线速度 ３􀆰 ６８， ６􀆰 ４５ ｍ ／ ｓ

密封腔内压力 ０～５０ ｋＰａ
添加磁脂总量 ２５０～２７０ ｇ

３　 试验结果及分析

以腔内压力 １５ ｋＰａ 为初始压力， 每增压 ５ ｋＰａ 保

压 ３０ ｍｉｎ， 腔体内压力上限为 ５０ ｋＰａ。 分别以 ２ 种不

同配方磁脂 （二者配方不同， 铁粉含量基本相等，
黏度存在明显差异， 以下简称黏度相对较小磁脂为 １
号磁脂， 黏度较大磁脂为 ２ 号磁脂）， 在 ３􀆰 ６８ ｍ ／ ｓ 及

６􀆰 ４５ ｍ ／ ｓ ２ 种线速度下进行试验。 理想情况下， 若拼

合面不泄漏且每一道磁脂均能发挥密封作用， 则随着

腔内压力的增长， 压力传感器应按照通道 １２ 至通道

１ 的顺序逐一检测到气压并显示气压数值。 状态稳定

后， 相邻 ２ 个通道间应存在压力差值， 该差值即是相

邻 ２ 个通道间所对应磁脂的密封耐压能力。
３􀆰 １　 分瓣式结构对磁脂密封耐压能力的影响

磁脂在不同工况下试验结果如图 ７ 所示。 为更加

直观地体现各道磁脂的密封耐压性能， 将 １２ 道磁脂

在不同梯度腔内压力对应时间段的密封耐压压力取平

均值以表征磁脂在该腔内压力时间段内的密封耐压性

能， 以 １ 号磁脂在线速度 ３􀆰 ６８ ｍ ／ ｓ 工况下为例， 结

果如表 ２ 所示。 观察表 ２： 第 １１、 １２ 道在整个试验过

程中， 密封耐压压差较小， 数值稳定； 第 ６、 ７、 ８ 道

在整个试验过程中， 密封耐压压差接近于 ０， 基本不

起承压作用； 第 ４ 道磁脂以及第 １０ 道磁脂起到主要

承压作用， 该两道磁脂恰好位于永磁体两侧， 齿间距

较大位置； 第 ９ 道磁脂试验过程中始终保持稳定的承

压压差， 承压效果稳定； 第 ５ 道磁脂随腔内压力增大

承压性能逐渐上升并趋于稳定； 第 ３ 道磁脂承压压差

随试验过程逐渐增大； 第 １、 ２ 道磁脂未起到承压作

用， 原因在于第 ３ 至第 １２ 道磁脂已能够承受腔内气

体压力。
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图 ７　 不同工况下实验数据
Ｆｉｇ ７　 Ｅｘｐｅｒｉｍｅｎｔａｌ ｄａｔａ ｕｎｄｅｒ ｄｉｆｆｅｒｅｎｔ ｗｏｒｋｉｎｇ ｃｏｎｄｉｔｉｏｎｓ （ａ）， （ｂ） Ｎｏ． １ ｍａｇｎｅｔｉｃ ｇｒｅａｓｅ ａｔ ｌｉｎｅ ｓｐｅｅｄ ｏｆ ３􀆰 ６８ ｍ ／ ｓ ａｎｄ ６􀆰 ４５ ｍ ／ ｓ，

ｓｅｐａｒａｔｅｌｙ； （ｃ）， （ｄ） Ｎｏ． ２ ｍａｇｎｅｔｉｃ ｇｒｅａｓｅ ａｔ ｌｉｎｅ ｓｐｅｅｄ ｏｆ ３􀆰 ６８ ｍ ／ ｓ ａｎｄ ６． ４５ ｍ ／ ｓ， ｓｅｐａｒａｔｅｌｙ

表 ２　 各阶段平均耐压性能
Ｔａｂｌｅ ２　 Ａｖｅｒａｇｅ ｓｅａｌｉｎｇ ｐｒｅｓｓｕｒｅ ａｔ ｅａｃｈ ｓｔａｇｅ

腔内压力 ｐ ／ ｋＰａ
　 　 　 　 　 　 　 　 　 　 　 　 　 　 各阶段平均耐压压力 ｐ ／ ｋＰａ　 　 　 　 　 　 　 　 　 　 　 　 　
１ 道磁脂 ２ 道磁脂 ３ 道磁脂 ４ 道磁脂 ５ 道磁脂 ６ 道磁脂

１５ ０．５１ １．９７ －１．８８ ２．９７ ０．２５ －０．３６
２０ ０．１８ ０．５０ －０．１３ １．８１ ０．４５ －０．３３
２５ ０．１８ ０．２８ ０．６３ ２．９０ ０．９９ －０．３０
３０ ０．２１ ０．２１ １．２８ ５．１８ １．９２ －０．２５
３５ ０．２１ ０．３５ ５．１９ ７．３９ ２．９４ －０．２３
４０ ０．２３ ０．６４ ２．８１ ９．２３ ３．８５ －０．０７
４５ ０．２６ １．１８ ４．３６ １０．４１ ３．７６ ０．２９
５０ ０．２９ １．９０ ５．４１ １１．３１ ４．００ ０．５８

腔内压力 ｐ ／ ｋＰａ
　 　 　 　 　 　 　 　 　 　 　 　 　 　 各阶段平均耐压压力 ｐ ／ ｋＰａ　 　 　 　 　 　 　 　 　 　 　 　 　
７ 道磁脂 ８ 道磁脂 ９ 道磁脂 １０ 道磁脂 １１ 道磁脂 １２ 道磁脂

１５ ０．３５ －０．２４ ３．２１ ５．８１ ０．６２ １．４９
２０ ０．３５ －０．２１ ５．３３ ９．０４ １．２０ １．８６
２５ ０．４０ －０．１３ ５．１０ １１．２３ １．４４ ２．０７
３０ ０．４５ ０．０６ ４．８７ １２．１２ １．７５ １．９１
３５ ０．５４ ０．２８ ４．５３ １２．７７ １．７２ １．９３
４０ ０．７０ ０．８ ４．１１ １３．７９ １．８１ １．５６
４５ １．０２ １．５６ ３．８８ １４．５５ １．８１ １．４０
５０ １．４９ ２．５０ ３．５４ １５．２１ １．８５ １．４３
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　 　 由公式 （４） 可知， 理论上， 各道磁脂密封耐压

压力值应基本相等。 实际工况下的试验结果表明， 各

道磁脂耐压压力分布规律与理论不相符。 分析其原因

包括： （１） 分瓣式结构的影响。 如前文所述， 拼合

面使用密封胶密封并且外部使用螺栓紧固以保证拼合

面整体处于密封状态。 但是， 考虑到拼合面横跨 １２
道极齿， 即使在保证整体密封的情况下， 拼合面仍可

能存在间隙使得通道间实现气体流通， 出现如第 ６、
７、 ８ 道磁脂在整个试验过程中基本不起承压作用的

情况。 填装磁脂时， 基本可以保证每一道极齿密封间

隙间均涂装磁脂， 即各道磁脂均具有一定的耐压能力

值。 因此， 这种现象可判断为分瓣式结构带来的影

响。 （２） 实际装配磁脂过程中， 难以保证各道极齿

密封间隙之间添加磁脂量一致的理想状态， 而磁脂添

加量对该道磁脂密封耐压能力有所影响， 造成各道磁

脂密封耐压性能不一致。
３􀆰 ２　 极齿间距对各级密封耐压压力的影响

腔内压力为 ４５ ｋＰａ 时， １、 ２ 号磁脂分别在

３􀆰 ６８、 ６􀆰 ４５ ｍ ／ ｓ 转轴转速工况下 １２ 道磁脂密封耐压

压力值及相应平均值如表 ３ 所示。 总体而言， 第 ４
道、 第 １０ 道磁脂在不同工况条件下均表现出相对较

高的耐压压力值， 密封耐压压力平均值分别达到

１２􀆰 ６１ ｋＰａ 和 １０􀆰 ６５ ｋＰａ， 远大于其他道磁脂密封耐压

能力。 从图 ５ 可以观察到， 第 ４ 道、 １０ 道磁脂均位

于极齿间距较大区域。 因此， 该试验装置在实际工况

下， 从一定程度上来说， 极齿间距越大， 则该道磁脂

的密封耐压能力相对较高。

表 ３　 不同工况磁脂密封耐压压力

Ｔａｂｌｅ ３　 Ｓｅａｌｉｎｇ ｐｒｅｓｓｕｒｅ ｍａｇｎｅｔｉｃ ｇｒｅａｓｅ ｕｎｄｅｒ ｄｉｆｆｅｒｅｎｔ ｗｏｒｋｉｎｇ ｃｏｎｄｉｔｉｏｎｓ　 　 　 　 ｋＰａ

磁脂道数
１ 号磁脂线速

度 ３􀆰 ６８ ｍ ／ ｓ
１ 号磁脂线速

度 ６􀆰 ４５ ｍ ／ ｓ
２ 号磁脂线速

度 ３􀆰 ６８ ｍ ／ ｓ
２ 号磁脂线速

度 ６􀆰 ４５ ｍ ／ ｓ
压力

平均值

１ 道磁脂 ０．２２ ０．２３ ０．２８ １．６８ ０．６０
２ 道磁脂 １．２２ ０．７３ ０．９５ ４．８７ １．９４
３ 道磁脂 ４．５１ ３．４６ ２．２２５ ３．９３ ３．５３
４ 道磁脂 １０．３５ ８．０８ １５．１７ １６．８３ １２．６１
５ 道磁脂 ３．７０ ２．５０ ７．０１ １．６６ ３．７２
６ 道磁脂 ０．２９ ０．０４ ５．２８ ５．１９ ２．７０
７ 道磁脂 １．０４ １．７６ ０．５３ ０．６３ ０．９９
８ 道磁脂 １．５７ １．３４ ０．００ ０．０９ ０．７５
９ 道磁脂 ３．８９ ３．４５ ４．２７ ３．９１ ３．８８
１０ 道磁脂 １４．４３ １５．０６ ８．８４ ４．２５ １０．６５
１１ 道磁脂 １．９６ ４．４４ ０．１１２ ０．２９ １．７０
１２ 道磁脂 １．２８ ３．５８ ０．１３２ １．８９ １．７２

３􀆰 ３　 线速度对各级密封耐压压力的影响

１ 号磁脂及 ２ 号磁脂在不同线速度下 １２ 道磁脂

密封耐压压力对比值如图 ８ 及图 ９ 所示。

图 ８　 不同线速度下 １ 号磁脂各道耐压压力

Ｆｉｇ ８　 Ｓｅａｌｉｎｇ ｐｒｅｓｓｕｒｅ ｏｆ Ｎｏ􀆰 １ ｍａｇｎｅｔｉｃ ｇｒｅａｓｅ ａｔ ｄｉｆｆｅｒｅｎｔ
ｌｉｎｅ ｓｐｅｅｄ

图 ９　 不同转速下 ２ 号磁脂各道耐压压力

Ｆｉｇ ９　 Ｓｅａｌｉｎｇ ｐｒｅｓｓｕｒｅ ｏｆ Ｎｏ􀆰 ２ ｍａｇｎｅｔｉｃ ｇｒｅａｓｅ ａｔ ｄｉｆｆｅｒｅｎｔ
ｌｉｎｅ ｓｐｅｅｄ

可以看出： 除去极个别差异较大点外， 在试验过

程中转速对 ２ 种磁脂材料的各道磁脂密封耐压压力均

无明显影响。 一般而言， 线速度提高将引起摩擦增
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大， 导致损耗增加， 引起磁脂温度上升。 磁脂温度升

高影响磁脂的氧化安定性从而影响磁脂的运转寿

命［８］。 此外， 当某道磁脂因两端压差过大而被冲破

时， 由于转轴处于旋转状态可促进磁脂 “愈合”， 线

速度差异对该促进磁脂 “愈合” 过程的影响无明显

差别。 因此， 在一定范围内， 线速度对各道磁脂密封

耐压能力的影响很小。
４　 结论

（１） 实际工况下， 各道磁脂密封耐压压力分布

规律与理论不一致。 其原因包括分瓣式端盖结构带来

的影响以及实际过程中， 难以保证每道极齿间隙间涂

抹磁脂量相等。
（２） 对于所研究的分瓣式端盖结构磁脂密封试

验装置， 一定程度上， 极齿间距越大， 则该道磁脂的

密封耐压能力相对较高。
（３） 在一定范围内， 线速度不同对各道磁脂密

封耐压能力的影响很小。
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叶片式摆动液压缸门形密封结构的设计及性能分析∗
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摘要： 针对叶片式摆动液压缸的泄漏问题， 设计一种门型密封结构， 该结构具有 “自密封” 优点， 能够根据工

作压力的变化调节密封压力， 对密封面进行自适应密封。 基于有限元分析方法， 在 ＡＮＳＹＳ 中建立门形密封结构的接触

模型， 研究预压缩量、 工作压力对接触面压力和油膜厚度的影响。 结果表明： 当门形密封结构的预压缩量在 ０～ ２ ｍｍ，
工作压力在 ０～３ ＭＰａ 范围内时， 密封面的接触应力分别同预压缩量和工作压力呈线性关系， 反映自密封功能非常理

想； 同时密封面油膜分布呈楔形分布， 具有良好的承载能力和润滑性， 减少了密封面的摩擦力， 提高了叶片式摆动液

压缸缸的运动效率和稳定性。
关键词： 门形密封结构； 自密封； 预压缩量； 接触应力； 油膜
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ｒｅａｌｉｚｅｄ ｉｎ ｔｈｅ ｓｅａｌｉｎｇ ｓｕｒｆａｃｅ，ｗｈｉｃｈ ｄｅｃｒｅａｓｅｓ ｔｈｅ ｆｒｉｃｔｉｏｎａｌ ｆｏｒｃｅ ａｎｄ ｉｍｐｒｏｖｅｓ ｔｈｅ ｍｏｖｅｍｅｎｔ ｅｆｆｉｃｉｅｎｃｙ ａｎｄ ｓｔａｂｉｌｉｔｙ ｏｆ
ｔｈｅ ｈｙｄｒａｕｌｉｃ ｓｗｉｎｇ ｖａｎｅ ｃｙｌｉｎｄｅｒ．

Ｋｅｙｗｏｒｄｓ：ｄｏｏｒ⁃ｓｈａｐｅｄ ｓｅａｌｉｎｇ ｓｔｒｕｃｔｕｒｅ；ｓｅｌｆ⁃ｓｅａｌｉｎｇ；ｐｒｅ⁃ｃｏｍｐｒｅｓｓｉｏｎ ｍａｇｎｉｔｕｄｅ；ｃｏｎｔａｃｔ ｐｒｅｓｓｕｒｅ；ｏｉｌ ｆｉｌｍ

　 叶片式摆动液压缸由缸体、 转动叶片、 内置液压
转阀等组成， 具有结构紧凑、 输出扭矩大、 控制精度
高等优点， 但是在叶片转动时间隙处往往存在较大的
泄漏［１－２］。 国内外对叶片密封的理论研究很少。 在国
外， ＮＩＫＡＳ 和 ＳＡＹＬＥＳ［３－４］ 对叶片密封进行了多年的
研究， 主要探索了密封面的表面粗糙度对弹性动力润
滑的影响以及串联密封和复合叶片密封机制， 但是建
立的数学模型的计算结果误差较大。

在国内， 哈尔滨工业大学的崔晓等人［５］ 运用
ＡＤＩＮＡ 有限元软件， 对摆动马达叶片的组合密封进

行了有限元分析， 然后根据密封接触面应力求出密封
面的油膜厚度， 计算出总的泄漏量， 但是该组合密封
的 “自密封” 能力较差， 密封结构不能根据工作压
力的变化对结构的密封性进行有效的调节。 武汉科技
大学的谢良喜等［６－７］ 设计了一种矩形截面的密封结
构， 但是其 “自密封” 能力仍有待改善。 针对叶片
密封中存在的泄漏较大的问题， 本文作者设计了一种
具有 “自密封” 功能的门形密封结构， 并基于有限
元方法， 分析了影响密封面接触应力的主要因素， 对
叶片密封进一步展开理论研究。
１　 模型建立
１􀆰 １　 结构设计及工作原理

液压摆动缸叶片密封属于旋转副密封， 旋转副密
封不能单纯依靠封闭结合面间的间隙来实现密封， 因



为结合面间的间隙密封愈紧密， 对偶面相对运动时的
摩擦阻力就愈大， 导致结合面发热， 影响润滑膜的形
成， 降低液压摆动缸的运动效率。 当润滑膜厚度增

大， 泄漏量也相应增大， 同样降低了液压摆动缸的工
作效率。 因此， 对旋转副密封作用的研究， 主要集中

在如何控制间隙膜厚， 既保持良好的密封效果， 同时

又有一定的润滑作用， 不至于有过大的摩擦力［８］。
如图 １ 和图 ２ 所示， 本文作者设计了一种门形密

封结构， 该结构整体呈长条状， 在自由状态时， 截面
似一个拱形小门。 在固定叶片和转动叶片上分别对称
地开了 ２ 个小口， 将密封结构安装在叶片里， 当门形

密封结构受挤压形状发生变化时， 弧形拱门变平整。
对称的 ２ 个门形密封腔分别通过内流道与高、 低压腔

相连通。

图 １　 门形密封结构的设计

Ｆｉｇ １　 Ｄｅｓｉｇｎ ｏｆ ａ ｄｏｏｒ⁃ｓｈａｐｅｄ ｓｅａｌｉｎｇ ｓｔｒｕｃｔｕｒｅ

图 ２　 门形密封的放大图

Ｆｉｇ ２　 Ａｍｐｌｉｆｙｉｎｇ ｆｉｇｕｒｅ ｏｆ ｄｏｏｒ⁃ｓｈａｐｅｄ ｓｅａｌｉｎｇ ｓｔｒｕｃｔｕｒｅ

该门形密封结构属于挤压弹性体密封， 是靠密封

环预先被挤压由弹性变形产生预压紧力， 同时根据工
作压力的变化， 密封结构再次受到挤压， 实现自适应

密封。 如图 ３ （ａ） 所示， 在自由状态下的密封结构
初始高度为 Ｈ， 将其安装在深度为 ｈ 的沟槽内， 接触

表面受到预压缩力的作用。

图 ３　 自密封原理示意图
Ｆｉｇ ３　 Ｓｃｈｅｍａｔｉｃ ｏｆ ｓｅｌｆ⁃ｓｅａｌｉｎｇ

如图 ３ （ｃ） 所示， 形成初始接触应力 σ０， 在液
压摆动缸工作时， 流体压力 ｐ 作用在门形密封条内
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侧， 此时接触应力增大到 σｐ， 接触应力可由以式

（１） 表示。
σｐ ＝σ０＋△σｐ （１）

式中： σ０ 为密封结构预压缩力或密封接触面初始接

触应力， ＭＰａ， 其与密封结构预压缩量大小有关， 可

表示为 σ０ ＝μ△ｄ， △ｄ 为过盈量， μ 为初始接触应力

系数； △σｐ 为流体压力传递给接触面的压力， ＭＰａ，
可表示为△σｐ ＝ ｋｐ， ｋ 为接触应力比率系数， 因此式

（１） 也可以写为

σｐ ＝μ△ｄ＋ｋｐ （２）
１􀆰 ２　 有限元模型的建立

图 ４ 是密封结构的装配实体模型图， Ａ１ 为摆动

缸缸体部分， Ａ２ 是转动叶片部分， Ａ３ 是门形密封结

构。 缸体和叶片选用 １８ＭｎＭｏＮｂ 合金钢， 弹性模量为

２００ ＧＰａ， 泊松比为 ０􀆰 ３［９］； 门形密封条的材料为丁

腈橡胶， 密度为 １ ５００ ｋｇ ／ ｍ３， 橡胶的本构关系选择

Ｍｏｏｎｅｙ⁃Ｒｅｖｌｉｎ 模型， 表达式为

Ｗ ＝ Ｃ１（ Ｉ１ － ３） ＋ Ｃ２（ Ｉ２ － ３） （３）
式中： Ｃ１ 取 １􀆰 ８７ ＭＰａ， Ｃ２ 取 ０􀆰 ４７ ＭＰａ。

图 ４　 实体模型

Ｆｉｇ ４　 Ｅｎｔｉｔｙ ｍｏｄｅｌ

图 ５ 是组合密封结构有限元模型图， 用二维

ＰＬＡＮＥ１８２ 单元模拟弹性门形密封结构， 并使用平面

应变的单元行为 （ＫＥＹＯＰＴ （３） ＝ ２）， 该单元支持

带有 Ｂ⁃Ｂａｒ 的公式的完全积分算法 （ＫＥＹＯＰＴ （１） ＝
０； 摆动缸缸体和转动叶片采用二维实体单元。 模型

中含有多个接触对， 接触类型为 “面面接触”， 其中

使用具有加强拉格朗日算法 （Ａｕｇｍｅｎｔｅｄ Ｌａｇｒａｎｇｉａｎ
ｆｏｒｍｕｌａｔｉｏｎ， （ＫＥＹＯＰＴ （２） ＝ ０） 的 ＣＯＮＴＡ１７１ 模拟

接触面。 设置该接触单元的 （ ＫＥＹＯＰＴ （１０） ＝ ２，
即让接触单元刚度在每一次迭代计算后基于下伏实体

单元的平均应力进行更新， 并使用 ＴＡＲＧＥ１６９ 单元模

拟接触中的目标面。

图 ５　 有限元模型

Ｆｉｇ ５　 Ｔｈｅ ｆｉｎｉｔｅ ｅｌｅｍｅｎｔ ｍｏｄｅｌ

２　 计算结果与分析

２􀆰 １　 门形密封结构的有限元分析

当门形密封结构安装时的预压缩量为 ２􀆰 ０ ｍｍ
时， 分别对门形密封结构安装后的状态和施加极限压

力 ３ ＭＰａ 后的状态进行对比分析。
图 ６ 为门形密封结构安装后和施加工作压力后的

变形图。

图 ６　 密封结构变形图

Ｆｉｇ ６　 Ｔｈｅ ｄｅｆｏｒｍａｔｉｏｎ ｏｆ ｓｅａｌｉｎｇ ｓｔｒｕｃｔｕｒｅ （ａ） ａｆｔｅｒ ｉｎｓｔａｌｌｉｎｇ；
（ｂ） ａｆｔｅｒ ａｐｐｌｙｉｎｇ ｆｌｕｉｄ ｐｒｅｓｓｕｒｅ
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可以看出， 安装后和施加流体压力后， 压缩变

形主要体现在橡胶门形密封结构上， 而其他部件变形

量很小， 这是因为其他部件的弹性刚度远远大于门形

密封结构。 如图 ６ （ ｂ） 所示， 在施加工作压力后，
门形密封结构变形量明显增大， 其最大接触应力由腔

体内侧顶角处转移到密封结构外侧顶端， 最大变形量

由 ０􀆰 ４７０ ９４４ ｍｍ 增大到 ０􀆰 ９３２ ２２９ ｍｍ。
一般情况下， 综合等效应力值越大的区域， 材料

越容易出现断裂， 使密封结构发生不可逆的破坏， 失

去密封作用。 图 ７ 为门形密封结构安装后和施加流体

压力后的综合等效应力图， 它们的应力分布基本是对

称的， 门形密封结构的综合等效应力远远大于其他部

分， 在安装后， 集中应力出现在门形密封结构腔体的

左、 右上端， 最大应力值在内侧右上端 （ＭＸ 处），
大小为 ３􀆰 ６４２ ３８ ＭＰａ （见图 ７ （ ａ） ）。 如图 ７ （ ｂ）
所示， 施加流体压力后， 应力集中范围发生变化， 最

大应力值出现在门形密封结构左上端， 最大应力值为

７􀆰 ２７１ ３７ ＭＰａ。

图 ７　 密封结构综合等效应力图

Ｆｉｇ ７　 Ｔｈｅ ｓｙｎｔｈｅｔｉｃａｌ ｅｑｕｉｖａｌｅｎｔ ｓｔｒｅｓｓ ｏｆ ｓｅａｌｉｎｇ ｓｔｒｕｃｔｕｒｅ
（ａ） ａｆｔｅｒ ｉｎｓｔａｌｌｉｎｇ； （ｂ） ａｆｔｅｒ ａｐｐｌｙｉｎｇ ｆｌｕｉｄ ｐｒｅｓｓｕｒｅ

图 ８ 是门形密封结构接触应力图， 由于该密封结

构是对称的， 因此左右两边的接触应力分布理论上是

相同的。 图中标记区域Ⅰ、 区域Ⅱ、 区域Ⅲ ３ 个接触

面为该门形密封结构的相关密封区域， 这 ３ 个密封区

域的接触应力分布情况决定了该门形密封结构的密封

性能， 下面对这 ３ 个区域的接触应力情况进行分析。

图 ８　 密封结构接触应力图

Ｆｉｇ ８　 Ｃｏｎｔａｃｔ ｓｔｒｅｓｓ ｏｆ ｓｅａｌｉｎｇ ｓｔｒｕｃｔｕｒｅ

图 ９ 为区域Ⅰ处的接触应力图， 表示了门形密封

结构与摆动缸缸体接触应力分布状况。

图 ９　 密封结构区域Ⅰ接触应力图

Ｆｉｇ ９　 Ｃｏｎｔａｃｔ ｓｔｒｅｓｓ ｏｆ ｓｅａｌｉｎｇ ｓｔｒｕｃｔｕｒｅ ａｔ ａｒｅａⅠ （ａ） ａｆｔｅｒ
ｉｎｓｔａｌｌｉｎｇ； （ｂ） ａｆｔｅｒ ａｐｐｌｙｉｎｇ ｆｌｕｉｄ ｐｒｅｓｓｕｒｅ
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可以看出， 门形密封圈的接触应力基本上是左右

对称的， 两边的接触应力最小， 中间的接触应力最

大， 接触应力大致呈抛物线分布。 如图 ９ （ａ） 所示，
安装门形密封结构后中间的接触应力值最大， 最大值

为 ２􀆰 ９３７ ３７ ＭＰａ， 然后接触应力向两边减小到 ０。 在

有流体压力作用后， 如图 ９ （ｂ） 所示， 接触带宽明

显增大， 最大接触应力值约处在中间位置， 最大应力

值为 ５􀆰 ４７７ ０７ ＭＰａ， 大于工作时的流体压力值 ３
ＭＰａ， 安全裕度较大， 且从接触应力图可以看出大部

分区域应力分布值都大于 ３ ＭＰａ， 因此门形密封结构

的密封性是可以得到保证的。
图 １０ 为区域Ⅰ处在施加流体压力后的接触应力

分布曲线图， 可以看出整体呈抛物线分布， 中间变化

较小， 两边的坡度较大， 经拟合后可得该接触应力分

布曲线为

σｐ ＝ － ０．２５３ ４ｘ２ ＋ ２．５５３ ９ｘ － ０．５３７ ９ （４）
式中： σｐ 为施加流体压力后的密封面接触应力； ｘ 为

截面横坐标的值， 范围为 ０􀆰 ５６～９􀆰 ２４ ｍｍ。

图 １０　 区域Ⅰ接触应力分布曲线

Ｆｉｇ １０　 Ｄｉｓｔｒｉｂｕｔｉｏｎ ｃｕｒｖｅ ｏｆ ｃｏｎｔａｃｔ ｓｔｒｅｓｓ ａｔ ａｒｅａⅠ

图 １１ 为区域Ⅱ处的接触应力图， 由于门形密封

结构左右 ２ 个接触面受力相同， 因此取左侧为研究

对象。

图 １１　 密封结构区域Ⅱ接触应力图

Ｆｉｇ １１　 Ｃｏｎｔａｃｔ ｓｔｒｅｓｓ ｏｆ ｓｅａｌｉｎｇ ｓｔｒｕｃｔｕｒｅ ａｔ ａｒｅａ Ⅱ （ａ） ａｆｔｅｒ ｉｎｓｔａｌｌｉｎｇ； （ｂ） ａｆｔｅｒ ａｐｐｌｙｉｎｇ ｆｌｕｉｄ ｐｒｅｓｓｕｒｅ

　 　 从图 １１ （ａ） 可以看出， 密封结构安装后， 区域

Ⅱ的最大接触应力在顶端位置， 该接触压力在该位置

快速达到最大值 ４􀆰 ５６４ ９２ ＭＰａ； 如图 １１ （ｂ） 所示，
当施加 ３ ＭＰａ 的流体压力后， 从接触位置顶端开始，
接触压力快速增大到最大值 ２３􀆰 ３８３ ９ ＭＰａ， 该值远远

大于工作时的流体压力， 密封的 “安全裕度” 非常

高， 所以该处的密封性非常好， 然后接触压力以很快

的速度下降至 ０， 往下接触压力值稳定在 ５ ＭＰａ 左

右， 使门形密封结构两边紧贴在叶片凹槽内。
图 １２ 为区域Ⅲ处的接触应力图， 该处的接触应

力基本呈对称分布。 如图 １２ （ａ） 所示， 在门形密封

结构的入口处接触应力值最大， 最大值为 ３􀆰 ７３０ ７１
ＭＰａ， 然后向两边快速减小； 如图 １２ （ｂ） 所示， 当

施加流体压力后， 区域Ⅲ处的接触应力大小分布变得

均匀， 最大接触应力增大到 ４􀆰 ９６５ ５５ ＭＰａ， 大于施加

的流体压力， 可达到良好的密封效果。
研究的门形密封结构的 ３ 个接触区域中， 由于区

域Ⅱ和Ⅲ处的接触应力远大于工作时的流体压力， 且

在液压摆动缸工作时， 接触面相对静止， 其泄漏量可

忽略不计， 因此， 该密封结构的密封性主要由区域Ⅰ
的密封性决定， 下面通过改变门形密封结构的预压缩

量和液压摆动缸工作压力对其密封特性进行分析。
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图 １２　 密封结构区域Ⅲ接触应力图

Ｆｉｇ １２　 Ｃｏｎｔａｃｔ ｓｔｒｅｓｓ ｏｆ ｓｅａｌｉｎｇ ｓｔｒｕｃｔｕｒｅ ａｔ ａｒｅａ Ⅲ （ａ） ａｆｔｅｒ
ｉｎｓｔａｌｌｉｎｇ； （ｂ） ａｆｔｅｒ ａｐｐｌｙｉｎｇ ｆｌｕｉｄ ｐｒｅｓｓｕｒｅ

２􀆰 ２　 预压缩量对密封接触应力的影响

当摆动液压缸工作压力为 ３ ＭＰａ， 门形密封结构

的预压缩量在 ０～２ ｍｍ 之间， 每隔 ０􀆰 １ ｍｍ 取一个参

数， 共 ２１ 组， 然后按照上述方法进行有限元仿真，
结果如图 １３ 所示。

图 １３　 预压缩量与接触应力关系

Ｆｉｇ １３　 Ｖａｒｉａｔｉｏｎ ｏｆ ｃｏｎｔａｃｔ ｓｔｒｅｓｓ ｗｉｔｈ ｐｒｅ⁃ｃｏｍｐｒｅｓｓｉｏｎ ｍａｇｎｉｔｕｄｅ

可见， 随着预压缩量△ｄ 的增加， 密封面安装后

和施加流体压力后最大接触应力 σ０ 和 σｐ 不断增加，
且呈现出线性关系， 通过线性拟合得到 σ０、 σｐ 的一

阶拟合方程为

σ０ ＝ １．４５６ ３Δｄ － ０．０６０ ２ （５）
σｐ ＝ １．２８８ ６Δｄ ＋ ２．８２９ ７ （６）
从式 （２）、 （５）、 （６） 可以看出， 门形密封结构

预压缩量在 ０～２ ｍｍ 范围内时， 其初始接触应力系数

μ＝ １􀆰 ４５６ ３， 该系数表示预压缩量对密封面接触应力

的影响情况， 当施加流体压力 ３ ＭＰａ 后， 该系数减小

为 １􀆰 ２８８６， 说明施加流体压力会减小预压缩量对门

形密封结构密封性的影响。
２􀆰 ３　 工作腔压力对密封接触应力的影响

将摆动液压缸门形密封结构预压缩量设置为 ２
ｍｍ， 工作压力范围为 ０～３ ＭＰａ， 每隔 ０􀆰 １５ ＭＰａ 取一

个参数， 共 ２１ 组， 按照 ２􀆰 １ 节中的方法进行有限元

仿真， 结果如图 １４ 所示， 随着工作压力 ｐ 的增加，
密封面施加流体压力后最大接触应力 σｐ 不断增加，
且呈现出线性关系。 通过线性拟合得到 σｐ 一阶拟合

方程如下：
σｐ ＝ ０．８５０ ５ｐ ＋ ２．９１５ ８ （７）
从式 （２）、 （７） 可以看出， 工作压力值在 ０ ～ ３

ＭＰａ 范围内时， 门形密封结构的接触应力比率系数 ｋ
为 ０􀆰 ８５０ ５， 该系数反映了工作时流体压力值对密封

结构接触应力的影响情况， ｋ 值越大表明该门形密封

结构的 “自密封” 效果越好， 反之， 则密封性越差。

图 １４　 工作压力与接触应力的关系

Ｆｉｇ １４　 Ｖａｒｉａｔｉｏｎ ｏｆ ｃｏｎｔａｃｔ ｓｔｒｅｓｓ ｗｉｔｈ ｗｏｒｋｉｎｇ ｐｒｅｓｓｕｒｅ

２􀆰 ４　 门形密封结构密封面油膜厚度的分布

液压缸叶片在转动过程中， 密封面将会形成一定

厚度和形状的油膜， 对密封接触面的泄漏量和摩擦力

起着决定性的作用， 所以， 研究油膜形状及其厚度分

布很重要。
２􀆰 ４􀆰 １　 油膜厚度的计算

要想直接求出油膜厚度非常困难， 因此， 先求出

密封面接触区的压力分布， 然后利用流体动力学方程

反过来求油膜厚度分布情况［１１］， 问题就很好地解决

了。 设液压缸摆动线速度为 Ｕ， 油膜厚度为 ｈ （ ｘ），
对应的油膜压力为 ｐ （ｘ）， 油膜的黏度为 μ， 这里为
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恒定值。 定义油膜压力值最大处的厚度为 ｈ０， 则流

体的一维雷诺方程为

ｄｐ
ｄｘ

＝ ６νＵ
ｈ － ｈ０

ｈ３ （８）

为了简化计算， 将式 （８） 转化为量纲一化的形

式， 令 Ｈ＝ ｈ ／ ｈ０， 则

Ｇ ＝ ６（Ｈ － １） ／ Ｈ３ （９）
由方程 （８）、 （９） 可知， 油膜的量纲一压力梯

度为

Ｇ ｘ( ) ＝
ｈ２

０

νＵ
æ

è
ç

ö

ø
÷·（

ｄｐ
ｄｘ

） （１０）

在数值上 Ｇ 和 Ｇ （ｘ） 是相等的， 当摆动液压缸

工作时， ν、 Ｕ 是已知的， 压力分布也已知， 从而

ｄｐ ／ ｄｘ 也是已知量。 此时， 只要求出最大压力处的油

膜厚度 ｈ０， 就可以求出 Ｇ（ ｘ）了， 那么方程 （９） 就

成了一个一元三次代数方程， 因而很容易计算出 Ｈ，
然后求得油膜厚度 ｈ（ｘ）。

运用 ＭＡＴＬＡＢ 数值分析软件绘出方程 （９） 的曲

线图， 如图 １５ 所示， 可以看出， 当 Ｈ＜１， 即 ｈ（ ｘ） ＜
ｈ０ 时， Ｇ （ｘ） 小于 ０， 则 ｄｐ ／ ｄｘ＜０， 这表明当 ｈ（ｘ） ＜
ｈ０ 时， 流体膜压力 ｐ（ｘ）沿 ｘ 增大的方向减小。 当 Ｈ＞
１， 即 ｈ（ｘ）＞ｈ０ 时， Ｇ（ ｘ）大于 ０， 则 ｄｐ ／ ｄｘ＞０， 这表

明当 ｈ（ｘ）＞ｈ０ 时， 流体膜压力 ｐ（ ｘ）沿 ｘ 增大的方向

增大。

图 １５　 方程 （９） 的曲线图

Ｆｉｇ １５　 Ｔｈｅ ｃｕｒｖｅ ｏｆ ｅｑｕａｔｉｏｎ （９）

将 Ｇ 对 Ｈ 进行求导， 得

Ｇ′（Ｈ） ＝ ６（３ － ２Ｈ）
Ｈ４ （１１）

令 Ｇ′（Ｈ）＝ ０， 得 Ｈ ＝ １． ５， 则 ｈ ＝ １􀆰 ５ ｈ０， 此时

Ｇ（Ｈ）取得极大值， 将 Ｈ ＝ １􀆰 ５ 代入方程 （９） 得极大

值为 ８ ／ ９， 由于 ｈ２
０ ／ （ νＵ）是大于 ０ 的恒定值， 此时

ｄｐ ／ ｄｘ 有极大值 （ｄｐ ／ ｄｘ） ｍａｘ， 则由方程 （１０） 可得

ｈ０ ＝ ８νＵ

９
ｄｐ
ｄｘ

æ

è
ç

ö

ø
÷

ｍａｘ

（１２）

此时， ｈ０ 为已知量， 因此 ｈ０ ／ （νＵ）也为已知， 所

以只要求得某一点处的 ｄｐ ／ ｄｘ 的值， 就可以求得对应

的 Ｇ 值， 然后根据图 １５ 求出相应的 Ｈ 值， 最后求得

该点处的油膜厚度 ｈ。
２􀆰 ４􀆰 ２　 密封结构间隙油膜分布

在液压摆动缸工作过程中， 叶片摆动的线速度为

Ｕ＝ １􀆰 ５ ｍ ／ ｓ， 液压油动力黏度为 ν ＝ ０􀆰 ０５ Ｐａ·ｓ， 由

方程 （４） 求导得接触应力梯度为

ｄｐ ／ ｄｘ＝ －０．５０６ ８ｘ＋２．５５３ ９　 （０．５６＜ｘ＜９．１６） （１３）
则最大油膜压力处应力梯度为 ２􀆰 ２７×１０９ Ｐａ ／ ｍ，

将数据代入式 （１２） 中得到密封面最大油膜压力处

的油膜厚度 ｈ０ 为 ５􀆰 ４２ μｍ。 然后根据 ２􀆰 ４􀆰 １ 中的计算

方法计算每一点的油膜厚度， 绘制出密封面油膜厚度

分布曲线， 如图 １６ 所示， 在中间位置约 ｘ ＝ ５ ｍｍ 处

为最大油膜压力位置， 此处油膜厚度为 ５􀆰 ４２ μｍ， 最

大油膜厚度约为 ７􀆰 ９１ μｍ， 最小油膜厚度为 ４􀆰 ８６
μｍ， 密封面油膜呈楔形分布， 具有良好的承载能力

和润滑性， 同时减少了密封面的摩擦力， 提高了叶片

式摆动液压缸的运动效率和稳定性。

图 １６　 油膜厚度分布曲线

Ｆｉｇ １６　 Ｄｉｓｔｒｉｂｕｔｉｏｎ ｃｕｒｖｅ ｏｆ ｏｉｌ ｆｉｌｍ ｔｈｉｃｋｎｅｓｓ

３　 结论

（１） 以门形密封结构各个接触面最大接触应力

为判断依据， 在工作过程中最大接触应力均大于工作

压力， 且 “安全裕度” 较高， 反映了设计的门形密

封的密封性良好。
（２） 对门形密封结构进行有限元分析， 当预压

缩量不超过 ２ ｍｍ， 工作压力在 ０ ～ ３ ＭＰａ 范围内时，
密封面的接触应力分别与门形密封结构的预压缩量和

工作压力呈一阶线性关系， 这反映了该门形密封结构

具有良好的线性 “自密封” 能力。
（３） 根据流体动力学相关方法， 推导出密封间

隙油膜分布曲线， 该油膜曲线大体呈楔形分布， 具有

良好的承载能力， 不仅能有效控制系统的泄漏量， 还

能够减少接触面的摩擦阻力， 提高工作效率。
（下转第 １１６ 页）
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基于双弹簧双活塞本构模型的聚合物密封材料黏弹特性表征∗
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摘要： 提出一种新型的双弹簧、 双活塞黏弹性本构模型来表征聚合物密封材料黏弹特性， 并推导相应的蠕变方程

和应力松驰方程。 以聚四氟乙烯和聚醚型聚氨酯， 在 ＣＥＴＲ ＵＭＴ⁃２ 型试验机及 ＬＫＤＭ⁃２０００ 轮廓摩擦磨损仪上考察其蠕

变、 松驰特性， 并与本构模型计算结果进行比较。 该本构模型计算得到的聚四氟乙烯和聚醚型聚氨酯的蠕变、 松驰特

性与实验结果基本一致， 表明该本构模型能较好地反映这 ２ 种聚合物材料的黏弹性质。
关键词： 本构模型； 聚四氟乙烯； 聚醚型聚氨酯； 黏弹性
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　 聚四氟乙烯 （ＰＴＦＥ） 和聚醚型聚氨酯 （ＰＥＵＲ）
作为综合性能优良的聚合物材料， 在工业密封中有着
广泛应用。 它们在承受外力时， 材料内部的应力大小
及分布随时间推移会发生变化， 而且这种变化与材料
的黏弹特性有直接关系， 因此其密封效果和材料黏弹
性有重要关联性， 在某些环境下甚至会决定密封件的
使用领域及寿命［１－２］。

由于聚合物材料的损耗模量、 损耗因子等黏弹力
学性能受实验参数、 环境条件的影响很大， 其本构关
系的建立比较困难［３－４］。 经典的 Ｍａｘｗｅｌｌ 模型主要用
于描述聚合物的应力松驰行为， 它能够很好地解释大
流变速率下材料高分子链发生大取向的问题， 以及该
现象对应力松驰的影响等问题， 但该模型的缺点是必
须保持恒定外加应变， 取消外加应变后， 该模型就失

效了。 Ｖｏｉｇｔ 模型一般用于分析高弹体的蠕变行为，
描述蠕变过程， 但该模型必须保持外加应力不变， 当
去掉外加应力后， 形变可以慢慢完全恢复， 即没有黏
性形变， 且要使该模型产生一个瞬间应变需要施加无

限大的力， 这也是与实际情况不符的。 标准线性固体
模型可以在一定程度上解释黏弹性材料的蠕变、 松弛
特性， 但在描述力学性能受频率影响的规律方面不够

确切， 并且不涉及温度的影响［４－７］。 ＫＡＳＡＩ 等［８］ 提出

的四参数模型能够描述频率对黏弹性材料性能的影
响， 但模型中使用的各参数没有明确的物理意义， 且
使用该公式计算时过程复杂， 在实际分析应用中受到

限制。 在胡宗翰［９］提出的模型的基础上， 曾广胜和瞿

金平［１０］提出了一种新型的力学模型， 该模型由 ２ 个

弹簧和 ２ 个活塞组成， 并认为只要合理选择 ２ 个活塞
与活塞筒壁之间液体的黏度， 以及 ２ 个弹簧的刚度等
参数， 就可以较好地描述聚合物的蠕变、 松驰特性，
这为利用数学方法描述聚合物的蠕变、 松驰过程开辟

了新的视野。
本文作者提出了一种新型的双弹簧、 双活塞黏弹

性本构模型， 推导了相应的蠕变方程和应力松驰方



程， 并利用这一模型表征了 ＰＴＦＥ 和 ＰＥＵＲ 的松驰、
蠕变性质。
１　 本构模型的推导

图 １ 给出了本文作者所采用的双弹簧、 双活塞本

构模型的示意图。

图 １　 本构模型示意图

Ｆｉｇ １　 Ｓｃｈｅｍａｔｉｃ ｄｒａｗｉｎｇ ｏｆ ｔｈｅ ｃｏｎｓｔｉｔｕｔｉｖｅ ｍｏｄｅｌ

图 １ 中， η１ 为黏壶 １ 的黏性系数， η２ 为黏壶 ２
的黏性系数， 其中 η１＞＞η２； Ｅ１ 为弹簧 １ 的弹性模量；
Ｅ２ 为弹簧 ２ 的弹性模量。

该模型受到载荷时， 材料的弹性行为主要由弹簧

１ 表征， 黏性行为主要由黏壶 １ 表征； 当外载荷去除
后， 由于弹簧 ２ 和黏壶 ２ 的应变矢量和等于黏壶 １ 的

应变， 弹簧 ２ 转化成激励源， 黏壶 ２ 所发生的应变在

弹簧 ２ 的作用下慢慢趋于稳定， 则 Ｅ２ 可用来表征应

力松驰， η２ 表征蠕变行为。
在该模型中， 系统总的应力可表示为

σ＝σ１ ＝σ２＋σ３ （１）

其中： σ１ ＝Ｅ１ε１，
ｄε２

ｄｔ
＝
σ２

η１
， σ３ ＝Ｅ２ε３，

ｄε４

ｄｔ
＝
σ４

η２

式中： σ 为系统总应力； σ１ 为弹簧 １ 的应力； σ２ 为

黏壶 １ 的应力； σ３ 为弹簧 ２ 的应力； ε 为系统总的应

变； ε１ 为弹簧 １ 的应变； ε２ 为黏壶 １ 的应变； ε３ 为

弹簧 ２ 的应变； ε４ 为黏壶 ２ 的应变；
系统的总应变为

ε＝ε１＋ε２ （２）
其中： ε２ ＝ε３＋ε４

将式 （１） 代入式 （２）， 两边分别求导得：
ｄε
ｄｔ

＝
ｄε１

ｄｔ
＋

ｄε２

ｄｔ
＝ １
Ｅ１

ｄσ
ｄｔ

＋
σ－Ｅ２ε３

η１
（３）

σ－Ｅ２ε３

η１

＝
ｄε３

ｄｔ
＋
Ｅ２ε３

η２
（４）

式 （３） 和式 （４） 进行拉普拉斯变换， 得：

ε（ ｓ）·ｓ＝
１
Ｅ１

σ（ ｓ）·ｓ＋
σ（ ｓ）
η１

－
Ｅ２

η１

σ（ ｓ）
η１

·

１

ｓ＋
Ｅ２

η２

＋
Ｅ２

η１

＝σ（ ｓ）
ｓ
Ｅ１

＋ １
η１

－
Ｅ２

η２
１

１

ｓ＋
Ｅ２

η２

＋
Ｅ２

η１

é

ë

ê
ê
ê

ù

û

ú
ú
ú

（５）

式 （５） 即为力学模型的本构方程。

材料在蠕变过程中， 应力可表示为

σ＝σ０Ｈ（ ｔ）， Ｈ （ ｔ） ＝ １， ｔ＞０
０， ｔ＜０{ ， σ（ ｓ）＝

σ０

ｓ
代入本构方程得：

ε（ ｓ）＝ σ０

１
Ｅ１ｓ

＋ １
η１

１
ｓ２

－
Ｅ２

η２
１

１

ｓ３＋
Ｅ２ｓ

２

η２

＋
Ｅ２ｓ

２

η１

é

ë

ê
ê
êê

ù

û

ú
ú
úú

（６）

式 （６） 进行反拉氏变换得：

ε（ ｔ）＝ σ０Ｈ（ ｔ）
１
Ｅ１

＋ ｔ
η１

－{
Ｅ２［η１（ｅ

－Ｅ２＋η２ ／ η１ｔ－１）＋（Ｅ２＋η２） ｔ］
η１ （Ｅ２＋η２）

２ } ＝σ０Ｈ （ ｔ）
１
Ｅ１

＋{
ｔ
η１

＋
Ｅ２

（Ｅ２＋η２）
２
－
Ｅ２ｅ

（－Ｅ２＋η２ ／ η１） ｔ

（Ｅ２＋η２）
２

－
Ｅ２ ｔ

η１ （Ｅ２＋η２）} （７）

材料在松驰过程中， 应变可表示为

ε＝ε０Ｈ（ ｔ）， Ｈ （ ｔ） ＝ １， ｔ＞０
０， ｔ＜０{ ， ε（ ｓ）＝

ε０

ｓ
代入本构方程得：

ε０ ＝ σ（ ｓ）
ｓ
Ｅ１

＋ １
η１

－
Ｅ２

η２
１

１

ｓ ＋
Ｅ２

η２

＋
Ｅ２

η１

æ

è

ç
çç

ö

ø

÷
÷÷

σ（ ｓ） ＝ ε０

１
ｓ
Ｅ１

＋ １
η１

－
Ｅ２

η２
１

１

ｓ ＋
Ｅ２

η２

＋
Ｅ２

η１

æ

è

ç
ç
ç
ç

ö

ø

÷
÷
÷
÷

（８）

将式 （８） 进行拉氏换得：

σ（ ｔ）＝ ε０Ｈ（ ｔ）
１
Δ{ Ｅ１（－Ｅ１η１＋η１（Ｅ２＋η２）＋Δ）[ ·

ｅｘｐ－［［Ｅ１η１＋η１（Ｅ２＋η２）－Δ］ ／ ２η
２
１ ｔ］＋（Ｅ１η１－η１（Ｅ２＋

η２）＋Δ）ｅｘｐ－［［Ｅ１η１＋η１（Ｅ２＋η２）＋Δ］ ／ ２η
２
１ ｔ］ ]｝ （９）

式中： Δ ＝ η２
１［ － ４Ｅ１η２ ＋ （Ｅ１ ＋ Ｅ２ ＋ η２）

２］ 。
２　 蠕变、 松驰实验

ＰＴＦＥ 和 ＰＥＵＲ 材料均采用成品棒材， 经车削加

工成 ϕ１０ ｍｍ×１０ ｍｍ 的圆柱体， 试件表面粗糙度均

为 Ｒａ＝ ０􀆰 ４ μｍ。 蠕变及松驰实验在 ＣＥＴＲ ＵＭＴ⁃２ 型

多功能试验机及 ＬＫＤＭ⁃２０００ 轮廓摩擦磨损仪上进行。
实验温度为 １８ ℃， 湿度为 ５３％。 蠕变实验载荷分别

为 ５０、 １００ Ｎ， 加载后在 １ ｈ 内持续测量试件的压缩
变形量。 松弛实验中， 在试件上分别施加载荷 ５０、
１００ Ｎ 后， 固定试件的压缩变形量， 在 １ ｈ 内持续测
量试件的压应力。 试件的压应力、 压缩变形量等实验

数据由自动数据系统记录。
３　 结果与讨论

图 ２ 示出了实验得到的 ＰＴＦＥ、 ＰＥＵＲ ２ 种聚合物

０１１ 润滑与密封 第 ４２ 卷



的蠕变、 松驰行为。 可见， ＰＴＦＥ 和 ＰＥＵＲ 试件在加
载瞬间均发生了较大的应变。 其后虽然载荷保持不
变， 但随实验时间推移， 试件应变呈继续增加的趋

势。 相对于 ＰＴＦＥ， ＰＥＵＲ 的蠕变特性更加明显。 松
驰实验中， 虽然应变保持不变， 但 ２ 种材料的内部应
力随时间的推移而逐渐减小。

图 ２　 实验得到的 ＰＴＦＥ 和 ＰＥＵＲ 的蠕变、 松驰特性

Ｆｉｇ ２　 Ｃｒｅｅｐ ａｎｄ ｒｅｌａｘａｔｉｏｎ ｃｈａｒａｃｔｅｒｉｓｔｉｃ ｏｆ ＰＴＦＥ ａｎｄ ＰＥＵＲ ｂｙ ｅｘｐｅｒｉｍｅｎｔｓ

　 　 利用双弹簧、 双活塞四参数模型分别对 ＰＴＦＥ 和 ＰＥＵＲ的蠕变、 松驰实验结果进行模拟， 结果如图 ３所示。

图 ３　 计算结果与实验数据的对比分析

Ｆｉｇ ３　 Ｔｈｅ ｃｏｍｐａｒｉｎｇ ａｎａｌｙｓｉｓ ｏｆ ｃａｌｃｕｌａｔｅｄ ｒｅｓｕｌｔｓ ａｎｄ ｔｅｓｔｉｎｇ ｄａｔａ
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　 　 由图 ３ 可以看出， 计算结果数据能很好地模拟 ２
种聚合材料的蠕变、 松驰行为。 这为聚合物黏弹性质

的数学描述开辟了新的途径。
４　 结论

（１） 建立了双弹簧、 双活塞四参数黏弹性力学

模型的本构方程及蠕变方程、 松驰方程；
（２） 通过对比分析理论计算结果和实验数据，

表明该黏弹性力学模型能较好地反映 ＰＴＦＥ 和 ＰＥＵＲ
的蠕变、 松驰行为。
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【１０】 曾广胜，瞿金平．聚合物粘弹性及其力学模型［Ｊ］．华南理工

大学学报，２００５，３３（２）：１４－１７．
ＺＥＮＧ Ｇ Ｓ，ＱＵ Ｊ Ｐ．Ｖｉｓｃｏｅｌａｓｔｉｃｉｔｙ ａｎｄ ｉｔｓ ｍｅｃｈａｎｉｃａｌ ｍｏｄｅｌ ｏｆ
ｐｏｌｙｍｅｒ［ Ｊ］． Ｊｏｕｒｎａｌ ｏｆ Ｓｏｕｔｈ Ｃｈｉｎａ Ｕｎｉｖｅｒｓｉｔｙ ｏｆ Ｔｅｃｈｎｏｌｏｇｙ
（Ｎａｔｕｒａｌ Ｓｃｉｅｎｃｅ Ｅｄｉｔｉｏｎ），２００５，３３（２）：１４－１７．

（上接第 ２９ 页）
（３） 单圈节流孔个数小于 ８ 时， 相同转速下承载

力较小， 大于或等于 ８ 时， 区别不大， 因此每圈节流

孔数较佳的值数是 ８。
（４） 在不同参数条件下， 承载力随着转速的变

化趋势并非一致， 并不是转速越高， 承载力越大， 在

高转速情况下， 会有动压效应。
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摘要： 采用大止推圈摩擦副， 针对两个物体在相互摩擦过程中， 材料配合的相互耦合摩擦现象进行实验研究。 选

取模糊聚类分析法建立计算模型， 研究对摩两表面品质相似度与摩擦因数的关系。 实验结果表明： 两对摩表面品质的

相似度与摩擦因数之间明显相关； 在干摩擦试验各参数相同条件下， 随着对摩表面品质相似度的增大其摩擦因数也增

大。 计算得到的表面相似度与摩擦因数 Ｐｅａｒｓｏｎ 相关性大于 ０􀆰 ８， 证明所提出的表面品质相似度计算模型的正确性。
关键词： 表面品质相似度； 聚类分析； 摩擦因数
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Ｋｅｙｗｏｒｄｓ：ｓｕｒｆａｃｅ ｑｕａｌｉｔｙ ｓｉｍｉｌａｒｉｔｙ；ｃｌｕｓｔｅｒ ａｎａｌｙｓｉｓ；ｆｒｉｃｔｉｏｎ ｃｏｅｆｆｉｃｉｅｎｔ

　 １９６５ 年美国 ＺＡＤＥＨ 教授在国际学术刊物 《Ｉｎｆｏｒ⁃
ｍａｔｉｏｎ ａｎｄ Ｃｏｎｔｒｏｌ》 上发表了第一篇关于模糊概念的

论文 《Ｆｕｚｚｙ Ｓｅｔｓ》， 宣告了模糊数学的建立［１］。 １９８０
年左右， 模糊理论引入我国， 引起了国内一些学者的

关注并逐步展开研究， 取得了丰富的理论与应用成

果［２］。 如今模糊数学被广泛应用在地震预报、 气象预

报、 医疗分析、 人工智能及工程环境质量评价等方

面［３］。 而摩擦学这一概念起源于 １９６５ 年， 其扼要地

定义为 “关于摩擦过程的学科”。 此后， 摩擦学作为

一门独立的学科受到世界各国工业界和教育部门的普

遍重视。 鉴于摩擦学问题涉及领域广泛， 其作为一门

边缘学科往往与其他学科相互交叉渗透从而形成新的

研究领域， 因此当务之急是要研究并形成与摩擦学的

定义和性质相适应的可支持自身独立发展的理论体系

和方法体系［４］。 根据摩擦学的特性， 一些学者尝试性

地将模糊数学引入到摩擦学研究中， 取得了一些应用

成果［５－６］。 摩擦因数是摩擦副系统的综合特性， 受到

摩擦过程中各种内外因素的影响［７－１０］。 研究摩擦因数

的变化及影响因素， 以便控制摩擦过程和降低摩擦损

耗具有普遍意义［１１－１５］。 因此， 本文作者将模糊数学

中的相似度评估引入到摩擦系统中， 通过试验研究 ２
个接触表面的相似程度对摩擦因数的影响， 这为研究

摩擦学这门古老的学科提供新思路， 在新的数学思想

下， 对摩擦现象进行尝试性分析， 也为建立完整的摩

擦系统模型提供理论依据。
１　 试验部分

１􀆰 １　 试验材料及制备

选取机械工业中常用的 ８ 种材料： ２０１＃ 钢、 ４５＃



钢、 ＨＴ２５⁃２７ 铸铁、 黄铜 Ｈ６２、 铝 ＬＹ⁃１２ 、 ６０６１ 铝、
白 ＰＯＭ （Ｐｏｌｙｏｘｙ Ｍｅｔｈｙｌｅｎｅ， 聚甲醛）、 黑 ＰＯＭ， 分

别做成大止推圈和大试环试样。 表 １ 给出了材料的相

关参数。 试样表面在万能式打磨机上用 ２００ ～ １０００ 目

的砂纸打磨成不同粗糙度的表面， 并利用 ＰＧ⁃１Ａ 金

相试样抛光机对试样表面进行精加工。 利用日本三丰

ＳＶ⁃３１００ 粗糙度仪测量表面粗糙度参数。 试验中选取

材料的硬度、 轮廓算术平均偏差、 拉伸强度、 剪切强

度、 轮廓算术平均偏差的最大值、 密度作为评价

因素。

表 １　 材料的相关参数

Ｔａｂｌｅ １　 Ｍａｔｅｒｉａｌ ｐａｒａｍｅｔｅｒｓ
材料 硬度 抗拉强度 σｂ ／ ＭＰａ 剪切强度 σｂｃ ／ ＭＰａ 密度 ρ ／ （ｇ·ｃｍ－３）
４５＃钢 ＨＢ２４１ ６１０ ６００ ７．８５

ＨＴ２５⁃２７ 铸铁 ＨＢ２００ ２５０ ２８２ ６．９
黄铜 Ｈ６２ ＨＢ１４０ ３７０ ２００ ８．９２
铝 ＬＹ－１２ ＨＢ１３１ ４４５ ２６０ ２．７８
白 ＰＯＭ ＨＢ９４ ６４ ６８ １．３９
白钢 ２０１ ＨＢ２２０ ５３７ ３７０ ７．９３
铝 ６０６１ ＨＢ９５ １２６ ２００ ２．７３
黑 ＰＯＭ ＨＢ８０ ６８ ５５ １．４１

１􀆰 ２　 试验方法

由于试验是研究 ２ 个摩擦试件的表面品质相互配

合对摩擦因数的影响， 因此选择面－面接触形式。 采

用济南益华摩擦测试技术有限公司生产的 ＭＭＷ⁃１Ａ
微机控制万能摩擦磨损试验机， 选择大止推圈摩擦

副， 试样的实物图如图 １ 所示。 测控软件本身内置了

相关的计算公式， 通过计算可在软件中实时显示摩擦

因数以此来研究摩擦状态。

图 １　 大止推圈摩擦副示意图

Ｆｉｇ １　 Ｌａｒｇｅ ｔｈｒｕｓｔ ｒｉｎｇ ｃｏｎｔａｃｔ

试验在干摩擦条件下进行， 压力为 ５０ Ｎ。 为了

降低由于摩擦速度过快而产生的温升， 减少其对摩擦

过程的影响， 试验设定为低转速条件， 转速为 ２０
ｒ ／ ｍｉｎ， 设置试验时间为 ３０ ｍｉｎ。 在试验中， 为了减

小误差采用平均值的方法， 对摩擦前后同一试样表面

的不同部位测量 １０ 次， 取平均值作为试样的表面粗

糙度参数值 Ｒａ 和 Ｒａｍａｘ。
将材料的硬度、 轮廓算术平均偏差、 拉伸强度、

剪切强度、 轮廓算术平均偏差的最大值、 密度组成为

表征表面品质的集合 Ｓ ＝ ｛ＨＰ， Ｒａ， σｔ， σｃ， Ｒａｍａｘ，
ρ｝。

再设 Ｐ＝ ｛Ｓ１１， Ｓ１２， Ｓ２１， Ｓ２２， Ｓ３１， Ｓ３２， Ｓ４１， Ｓ４２，
Ｓ５１， Ｓ５２， Ｓ６１， Ｓ６２， Ｓ７１， Ｓ７２， Ｓ８１， Ｓ８２， Ｓ９１， Ｓ９２， Ｓ１０１，
Ｓ１０２， Ｓ１１１， Ｓ１１２， ……｝ 为参与对摩的组合试样集合。
其中第一个下角标的数字指代组数， 第二个数字指代

的是一组实验的上下试件。
通过聚类分析在集合 Ｐ 中进行两两配对摩擦的

表面品质 ＳＭ１、 ＳＭ２ 进行相似度计算。 相互配对摩擦

的 ２ 个表面品质相似度的集合用 Ｒ 表示： Ｒ ＝ ｛ ｒ１，
ｒ２， ｒ３， ｒ４， ｒ５， ｒ６， ｒ７， ｒ８， ｒ９， ｒ１０， ｒ１１， ……｝。 其中

ｒ１ 指代 Ｓ１１、 Ｓ１２两个元素在集合 Ｐ 中的相似度， 剩下

的以此类推。 将相互配对摩擦的 ２ 个表面品质得到的

相应的摩擦因数集合用 Ｆ ＝ ｛ ｆ１， ｆ２， ｆ３， ｆ４， ｆ５， ｆ６，
ｆ７， ｆ８， ｆ９， ｆ１０， ｆ１１， ……｝。 其中 ｆ１ 表示 Ｓ１１与 Ｓ１２试样

对摩后取得的摩擦因数， 剩下的以此类推。
试验的核心任务就是研究相对应的 Ｒ ＝ ￡ （Ｆ）与

￡的关系， 即相似度与摩擦因数组合之间的关系。 选

取相似度计算公式如下：

ｘ′ｉｋ ＝
ｘ ｉｋ－ｘｋ

１
ｍ

×Σ
ｍ

ｉ＝ １
（ｘ ｉｋ－ｘｋ）

２

（１）

ｒ ｉｋ ＝ １－ｃΣ
ｍ

ｋ＝ １
｜ ｘ′ｉｋ－ｘ′ｊｋ ｜ （２）

方程 （１） 表示模糊矩阵的标准化处理， 也称为

量纲一化数据处理， 从这个公式中可以发现， 它是将

不同平行度的因素之间存在的量纲差异消除。 方程
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（２） 中 ｒ ｉｊ表示第 ｉ 行和第 ｊ 行之间的相似度， 其中 ｃ
是选定参数， 文中选择 ｃ ＝ ０􀆰 ０５， 公式计算得到的数

值就是在一个模糊矩阵中 ２ 个材料的相似度。
下面分别以 ２０１＃钢、 铝 ＬＹ⁃１２、 白 ＰＯＭ 为实验

基准， 与其他 ７ 种材料进行摩擦试验， 求得每一个对

摩组合的摩擦因数平均值， 并寻找摩擦因数与计算得

到的相似度值之间的关系。
２　 结果与讨论

图 ２ 示出了以 ２０１＃钢为基准与其他 ７ 种材料对摩

所得到的摩擦因数随时间变化的曲线。 可以看出， 摩

擦因数的变化是逐渐增加并最终趋于平稳的过程。 开

始对摩时 ２ 个表面的相似程度低， 因此摩擦因数波动

较大， 随着摩擦时间的增加 ２ 个表面间的相似程度增

加， 摩擦因数趋于稳定。 同样以铝 ＬＹ⁃１２、 白 ＰＯＭ
为基准的摩擦因数关系也呈现出同样的变化趋势。

图 ２　 摩擦因数随时间变化的关系曲线

Ｆｉｇ ２　 Ｖａｒｉａｔｉｏｎ ｏｆ ｆｒｉｃｔｉｏｎ ｃｏｅｆｆｉｃｉｅｎｔ ｗｉｔｈ ｔｉｍｅ

图 ３ 示出了分别以 ２０１＃ 钢、 铝 ＬＹ⁃１２、 白 ＰＯＭ
为实验基准， 与其他 ７ 种对摩材料进行对摩得到的相

似度与摩擦因数关系曲线。 可以看出， 随着 ２ 个对摩

表面品质相似度的增加， 其相互作用强度在增强， 摩

擦因数增大。 这与日常认识相符合， 也证明了 ２ 个试

件的表面相似程度与摩擦因数之间有一定的关系。

图 ３　 相似度与摩擦因数关系曲线

Ｆｉｇ ３　 Ｒｅｌａｔｉｏｎｓｈｉｐ ｂｅｔｗｅｅｎ ｔｈｅ ｓｉｍｉｌａｒｉｔｙ ａｎｄ ｆｒｉｃｔｉｏｎ ｃｏｅｆｆｉｃｉｅｎｔ

为了进一步验证试验中计算所得的表面品质相似

度与摩擦因数之间的相关性大小， 将表面品质相似度

作为因变量， 摩擦因数作为变量， 在 Ｓｐａｓｓ 软件中进

行回归分析。 以 ２０１＃钢为例， 其计算结果见表 ２。

表 ２　 表面相似度与摩擦因数相关性

Ｔａｂｌｅ ２　 Ｃｏｒｒｅｌａｔｉｏｎ ｂｅｔｗｅｅｎ ｓｕｒｆａｃｅ ｓｉｍｉｌａｒｉｔｙ ａｎｄ
ｆｒｉｃｔｉｏｎ ｃｏｅｆｆｉｃｉｅｎｔ

相似度 摩擦因数

相似度 Ｐｅａｒｓｏｎ 相关性 １ ０．８５６∗

显著性（双侧） ０．０１４
Ｎ ７ ７

摩擦因数 Ｐｅａｒｓｏｎ 相关性 ０．８５６∗ １
显著性（双侧） ０．０１４

Ｎ ７ ７

∗．在 ０．０５ 水平（双侧）上显著相关。

从表 ２ 中可以看出， Ｐｅａｒｓｏｎ 相关性大于 ０􀆰 ８。 同

样以铝 ＬＹ⁃１２ 为试验基准的相关性约为 ０􀆰 ８； 以白

ＰＯＭ 为试验基准的相关性为 ０􀆰 ８３３。 由此说明表面品

质相似度与摩擦因数显著相关， 并且足以证明利用表

面品质相似度描述相互耦合现象是可行的。
３　 结论

（１） 在相同的摩擦环境下一个固定物体的表面

品质与不同相似程度的表面品质相互耦合配对摩擦，
得到不同的摩擦因数。

（２） 实验样本分析所得的表面品质相似度与摩

擦因数， 通过 Ｓｐａｓｓ 软件分析其两者的相关系数都大

于 ０􀆰 ８， 由此说明理论模型的可行性。
（３） 在干摩擦试验各参数相同条件下， ２ 个对摩

试件的表面品质的相似度越大， 其摩擦因数越大。 而

针对表面品质概念的定义和表面品质集合中各个元素

之间的权重比的影响还有待进一步研究。
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摘要： 铁谱图像有效分割是实现铁谱图像自动化分析的基础， 但彩色磨粒图像背景颜色相对单一， 磨粒区域同时

包含亮区域和暗区域且与背景色差较大， 且部分磨粒存在黏连的情况， 因此铁谱图像的有效分割难以实现。 根据彩色

铁谱图像特点， 提出基于两次 Ｋ⁃ｍｅａｎｓ 颜色聚类分离磨粒区域与背景区域后， 再对磨粒区域采用改进的分水岭算法分

割黏连磨粒的图像分割方法。 该方法解决了铁谱图像中亮暗磨粒同时存在的情况下磨粒提取不完全的问题， 并实现了

黏连磨粒的分割。 实验结果验证了该方法的有效性。
关键词： 彩色铁谱图像分割； Ｋ⁃ｍｅａｎｓ 聚类； 标记分水岭； 数学形态学
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　 铁谱颗粒分析是机器磨损状态监测与维修决策制

定最有效的方法［１－２］。 除了传统的离线检测方法， 近年

来人们开始研究在线监测技术。 铁谱磨粒传感器安装

在现场环境中， 通过光学显微镜拍摄获取油道内的磨

粒图像， 经数字化处理和分析获得有用信息。 铁谱图

像的有效分割是实现铁谱图像自动化分析的关键一步。
通过对铁谱传感器采集的大量图像分析发现： 铁

谱图像的背景颜色因油样与工况不同以及油道背景颜

色设计的不同而不固定磨粒颜色也有亮有暗及其他颜

色如铁锈等； 虽然磨粒颜色与背景颜色均不固定， 但

是单幅图像中背景颜色单一， 且磨粒与背景颜色色差

较大。 在线铁谱传感器在油液流动过程中采集图像

时， 可以将部分磨粒分散开来， 但仍有部分磨粒黏连

的情况， 这部分磨粒在磁场作用下， 沿磁力线方向排

列成链状。
根据在线铁谱图像的特点， 本文作者提出将图像

分割分成两部分实现， 第一步在 ＣＩＥＬａｂ 颜色空间对

（ａ， ｂ） 通道进行两次 Ｋ⁃ｍｅａｎｓ 聚类将磨粒区域与背

景分离； 第二步针对黏连磨粒部分采用标记分水岭算

法将黏连磨粒分离。
１　 磨粒区域与背景分离

根据铁谱图像特点， 分离磨粒区域与背景区域常

用方法包括基于阈值的背景减除法、 特征空间聚类法

等［３］。 文献［４］在 ＣＩＥＬａｂ 颜色空间对单通道灰度图分

别采用最大类间方差法 （ＯＴＳＵ） 分割图像再进行通



道合并。 由于单通道灰度图并不能很好地体现出磨粒

与背景颜色的差异， 分割效果不理想。 文献［５］对预处

理后的图像计算背景区域的灰度平均值及标准差提取

背景色彩， 再通过阈值法减除背景。 该方法需根据试

验人为地调整背景色彩的误差范围。 文献［６］通过目标

像素点的色彩矢量和背景色彩矢量的差值构造色差矩

阵， 视色差矩阵为分割原始图像， 从而将彩色图像转

换为单通道图像处理， 取得了较好的分割结果。 但该

方法的背景色彩矢量需提前设定， 因此不适用于背景

颜色不固定的场合。 文献［７］基于特征空间聚类法， 通

过对比多个颜色空间 Ｋ⁃ｍｅａｎｓ 聚类的效果， 最终选定

在 ＣＩＥＬａｂ 颜色空间设 Ｋ＝ ２， 利用 （ａ， ｂ） 颜色分量

进行聚类， 从而将磨粒区域与背景区域分割开。 该方

法避免了光照不均对聚类效果的影响， 对部分铁谱图

像取得了较好的聚类结果。 但是该方法没有解决亮磨

粒和暗磨粒同时存在的问题， 可能将部分磨粒区域当

成背景。 本文作者在此基础上， 提出了进行 ２ 次 Ｋ⁃
ｍｅａｎｓ 聚类的方法， 将磨粒的亮区域与暗区域均从背

景区域中分离出来。
１􀆰 １　 Ｋ⁃ｍｅａｎｓ 聚类

Ｋ⁃ｍｅａｎｓ 算法广泛用于数据聚类算法中。 对于给

定数据集 Ｘ＝ ｛ｘ１， ｘ２， …， ｘＮ｝， 算法步骤：
（１） 选取 ｋ 个聚类中心 Ｃ＝ ｛ｃ１， ｃ２， …， ｃｋ｝；
（２） 对每一个 ｉ∈ ｛１， …， ｋ｝， 计算 Ｘ 集中的

每个点到聚类中心 ｃｉ 的距离， 将其分配到距离最近

的簇 ｃｉ 中；
（３） 对每一个 ｉ∈｛１， …， ｋ｝， 计算 ｃｉ 中所有数

据均值， 得到新的聚类中心；

ｃｉ ＝
１

｜ Ｃ ｉ ｜
∑
ｘ∈Ｃ ｉ

ｘ （１）

（４） 重复第 ２ 步和第 ３ 步直到满足迭代终止的

条件。
最终将 Ｘ 分成 ｋ 类， 满足最小平方误差和最小

ϕ ＝ ∑
ｘ ｊ∈Ｘ

ｍｉｎ
ｃ ｉ∈Ｃ

（ｘ ｊ － ｃｉ）
２ （２）

该算法的缺陷是输入参数 Ｋ 需事先确定以及聚

类结果对初始聚类点的选择很敏感。 而用于磨粒图像

前后景的分离则简化了问题， 直接设 Ｋ ＝ ２。 初始聚

类点的选择采用 Ｋ⁃ｍｅａｎｓ＋＋算法思想［７］， 第一个聚类

中心 ｃ１ 随机选取， 然后对每个点计算该点与 ｃ１ 的最

小距离， 选择距离最大的点作为第二个初始聚类中心

点。 然后进行常规 Ｋ⁃ｍｅａｎｓ 聚类。
１􀆰 ２　 ＣＩＥＬａｂ 颜色空间及色差

ＣＩＥＬａｂ 颜色空间分离了明度信息 （用 Ｌ 值表示）
和彩色信息 （用 ａ 值和 ｂ 值表示）， 因此进行颜色聚

类时， 可以排除光照不均的影响。 另外， 该空间是均

匀颜色空间， 能够直接用颜色空间的几何距离进行不

同颜色的比较， 两个颜色 （ Ｌ１， ａ１， ｂ１ ） 和 （ Ｌ２，
ａ２， ｂ２） 之间的色差可以用欧式距离来表示， 若不考

虑明度， 颜色之间的彩度差定义为

ΔＣ ＝ （ａ１ － ａ２）
２ ＋ （ｂ１ － ｂ２）

２ （３）
１􀆰 ３　 磨粒区域与背景分离

铁谱磨粒图像中存在磨粒有亮有暗或其他磨粒颜

色差异大的情况， 此时采用一次 Ｋ⁃ｍｅａｎｓ 聚类算法可

能把部分磨粒当成背景。 因此在完成第一次聚类分割

后需要判断是否有部分磨粒区域未提取， 如果提取不

全则需进行下一次聚类分割。 算法步骤：
（１） 在 Ｌａｂ 颜色空间对 （ａ， ｂ） 分量进行第一

次 Ｋ⁃ｍｅａｎｓ 聚类， 得到部分磨粒区域；
（２） 排除这一部分像素点， 将剩下的像素点重新

组合成样本数据矩阵， 再次进行 Ｋ⁃ｍｅａｎｓ 聚类；
（３） 计算第二次聚类后簇中心的距离， 即 ΔＣ，

若满足 ΔＣ＞Ｔ， 则合并 ２ 次分类后的前景区域， 若不

满足弃用第二次分类结果， 输出第一次分类得到的前

景区域。 Ｔ 值根据背景均匀度来进行调整， 文中取

Ｔ＝ １５。
该算法对 ２ 种图像差别处理： 对于磨粒部分色彩

差异较小的图像， 经过第一次聚类后效果较好， 则不

再进行第二次聚类， 避免背景噪声影响前后景分离结

果； 对于磨粒部分有亮有暗的图像， 进行 ２ 次聚类，
从而更全面地提取出前景区域。 磨粒区域与背景区域

分割效果如图 １ 所示。 文献 ［４］ 采用 ＯＴＳＵ 法分割 ｂ
通道图， 对图 １ （ａ） 进行分割后效果较好， 后期进

行形态学处理能够分割出磨粒区域， 但是对图 １ （ｅ）
进行分割时把颜色偏红的磨粒当成了背景， 分割失

效。 文献 ［７］ 对图 １ （ａ） 进行一次聚类将暗磨粒区

域提取出来， 亮磨粒区域则划分为背景， 对图 １ （ｅ）
分割后磨粒边缘的铁锈部分没有分割出来。 文中方法

将图 １ （ａ） 磨粒的亮暗部分均提取出来， 对图１ （ｅ）
中的铁锈部分也能提取出来。 这表明文中方法提取磨

粒区域更完整。
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图 １　 不同方法磨粒区域与背景区域分离效果比较

Ｆｉｇ １　 Ｃｏｍｐａｒｉｓｏｎ ｏｆ ｓｅｇｍｅｎｔａｔｉｏｎ ｒｅｓｕｌｔｓ ｏｆ ｐａｒｔｉｃｌｅ ａｒｅａ ａｎｄ ｂａｃｋｇｒｏｕｎｄ ａｒｅａ ｗｉｔｈ ｄｉｆｆｅｒｅｎｔ ｓｅｇｍｅｎｔａｔｉｏｎ ｍｅｔｈｏｄ

２　 黏连磨粒分割

前文采用 Ｋ⁃ｍｅａｎｓ 聚类方法将磨粒区域与背景区

域分割开来， 但单颗磨粒及磨粒沉积链是作为一个整

体与背景分离的， 第二步将采用改进的 Ｗａｔｅｒｓｈｅｄ 分

水岭算法将黏连磨粒分开。
２􀆰 １　 分水岭算法

分水岭算法概念基于将一幅图像看成三维的地形
图： 图像像素点所在位置用离散二维坐标系表示， 图

像灰度值作为第三维， 即拓扑地形学中的 “高度”。
将像素点分成三类： 区域极小值、 区域极小值所在的

“集水盆”、 “集水盆” 的边界形成的 “分水岭”。 算

法目标就是找到这些 “分水岭脊线”。
直接采用分水岭算法会产生严重的误分割现象，

解决误分割的常用方法大致分为前处理和后处理， 前

处理即预处理图像， 标记前后景； 后处理即分割后再

区域合并。 文献［７］ 采用聚类算法对过分割的区域进行
合并， 该方法计算复杂度高。 本文作者采用前处理方

法， 组合运用数学形态学的方法进行标记分水岭分割。
２􀆰 ２　 前景标记

磨粒在磁场作用下沿磁力线方向分布， 呈现出
“链条” 状， 大部分由正常滑动磨损颗粒组成； 异常

大磨粒如疲劳磨损和严重滑动磨损磨粒呈块状或片状

且尺寸相对较大。 基于以上特点， 采用以下方法进行

前景标记： 首先对分割出大磨粒或磨粒沉积链区域求

最小包围矩形的长宽比 ｒ 来区分出异常大磨粒和磨粒

沉积链。

ｒ ＝
ｌ
ｗ

（４）

式中： ｌ 表示沿磁力线方向长度； ｗ 表示宽度。

磨粒链的长宽比相对较大， ｒ＞ｔ 则判定为磨粒链

区域。 在线磨粒传感器是在油液流动中拍摄， 磨粒沉

积时间短， 磨粒黏连主要体现在前后衔接， 左右附着

的情况较少， 因此可以利用距离变换求取磨粒近似质

心位置作为前景标记从而分割出单个磨粒； 对异常大

磨粒， 使用形态学腐蚀得到标记区域。 实现步骤为

（１） 针对异常大磨粒区域， 采用形态学腐蚀运

算， 将单个目标区域腐蚀缩小， 记为标记区域 ｆ１ （ｘ，
ｙ）。 二值形态学膨胀和腐蚀操作定义为

ｆ 􀱇 ｂ ＝ ｛ ｚ ｜ （ｂ） ｚ ⊆ ｆ｝
ｆ 􀱉 ｂ ＝ ｛ ｚ ｜ （ｂ） ｚ ⊆ ｆ｝ （５）

式中： ｆ （ｘ， ｙ） 为图像集合； ｂ （ ｓ， ｔ） 为结构元

素； ｚ （ ｚ１， ｚ２） 为结构元素原点的集合； （ｂ） ｚ 表示

ｂ （ ｓ， ｔ） 原点移位 ｚ （ ｚ１， ｚ２） 后的像素点。
（２） 针对磨粒链区域， 首先做形态学开闭运算，

平滑轮廓， 消除细的突出物， 填充空洞， 这有助于寻

找单个磨粒轮廓的近似质心区域。 二值图像的形态学

开运算和闭运算定义为

ｆｂ＝（ ｆ·ｂ）􀱇ｂ
ｆ·ｂ ＝ （ ｆ 􀱇 ｂ） 􀱉 ｂ （６）
经形态学滤波后做距离变换， 得到距离图像

ｄ （ｘ， ｙ）。 二值图像的距离变换过程是计算每个像

素距离最近非零像素的距离， 变换的结果是一幅灰度

级图像。 设 Ａ ＝ （ ｉ， ｊ） ｜ ｆ（ｘ， ｙ） ＝ １{ } 为前景区域，
Ｂ ＝ （ ｉ， ｊ） ｜ ｆ（ｘ， ｙ） ＝ ０{ } 为背景区域， 则距离变换

结果为

ｄ ＝ ｍｉｎ ｛Ｄｉｓｔａｎｃｅ （ｘ， ｙ）， （ ｉ， ｊ）[ ] ， （ｘ， ｙ） ∈
Ａ， （ ｉ， ｊ） ∈ Ｂ｝ （７）
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Ｄｉｓｔａｎｃｅ （ｘ， ｙ）， （ｉ， ｊ）[ ] ＝ （ｘ － ｉ）２ ＋ （ｙ － ｊ）２

（８）
文中采用的是欧式距离。 变换结果中背景区域像

素点设置为 ０。
接着对距离图像做扩展极大值变换［８］， 即 Ｈ 极

大值变换后再求区域极大值。 Ｈ 极大值变换抑制所有

高度低于阈值 ｈ 的极大值， 并使高度大于 ｈ 的极大值

及其影响区域灰度值设定为一个高于外边界像素值的

常量。 再求区域极大值得到标记图像， 记为 ｆ２ （ ｘ，
ｙ）。 磨粒链标记过程如图 ２ 所示。 磨粒链区域的前景

标记叠加在二值图像中以便观察效果。

图 ２　 磨粒链标记说明图

Ｆｉｇ ２　 Ｉｎｔｅｒｎａｌ ｍａｒｋｅｒｓ ｏｆ ａｄｈｅｒｉｎｇ ｗｅａｒ ｐａｒｔｉｃｌｅｓ

（３） 合并前景区域

ｆｍ（ｘ， ｙ） ＝ ｆ１（ｘ， ｙ） ＋ ｆ２（ｘ， ｙ） （９）
２􀆰 ３　 背景标记

采用基于距离变换的分水岭分割得到 “分水岭

脊线” 作为背景标记， 记为 ｂｍ（ ｘ， ｙ）。 图 ３ 为图

１ （ｅ）的背景标记说明图。

图 ３　 背景标记说明图

Ｆｉｇ ３　 Ｂａｃｋｇｒｏｕｎｄ ｍａｒｋｓ

２􀆰 ４　 基于标记的分水岭算法

分水岭分割的基础图像由前景图像经形态学梯度

运算得到。 前景图像去除了背景区域的噪声干扰。 形

态学梯度能增强边界区域的对比度而保持相对平滑的

区域［９－１０］。 对于图像 ｆ （ｘ， ｙ）， 结构元素 ｂ （ ｓ， ｔ），
灰度形态学的腐蚀、 膨胀［１１］定义为

［ ｆ 􀱉 ｂ］（ｘ， ｙ） ＝ ｍｉｎ
（ ｓ， ｔ）∈ｂ

ｆ（ｘ ＋ ｓ， ｙ ＋ ｔ）{ }

［ ｆ 􀱇 ｂ］（ｘ， ｙ） ＝ ｍａｘ
（ ｓ， ｔ）∈ｂ

ｆ（ｘ － ｓ， ｙ － ｔ）{ }

形态学梯度图 ｇ （ｘ， ｙ） 定义为

ｇ＝（ ｆ⊕ｂ） –（ ｆ􀱉ｂ） （１０）
使用形态学极大值强加技术修改梯度图像， 使其

只在标记处存在极大值。 修改后的梯度图 ｇｍ （ｘ， ｙ）
表示为

ｇｍ（ｘ， ｙ） ＝ Ｉ ｇ（ｘ， ｙ）， ｆｍ（ｘ， ｙ） ｜ ｂｍ（ｘ， ｙ）( )

（１１）
式中： Ｉ （ ） 表示极大值强加操作； ｆｍ （ ｘ， ｙ）、 ｂｍ

（ｘ， ｙ） 分别为前景标记图和背景标记图。
最后对修改后的梯度图进行分水岭变换

Ｌ＝Ｗａｔｅｒｓｈｅｄ（ｇｍ（ｘ， ｙ） ） （１２）
Ｗａｔｅｒｓｈｅｄ （） 表示分水岭变换操作［１２］。

３　 算法流程及实验结果

提出的图像分割方法的流程图如图 ４ 所示。

图 ４　 文中算法流程图

Ｆｉｇ ４　 Ａｌｇｏｒｉｔｈｍ ｆｌｏｗ ｃｈａｒｔ
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采用 ２ 次 Ｋ⁃ｍｅａｎｓ 聚类方法实现磨粒区域与背景

区域的分离， 其中第二次聚类后簇中心距离用来判断

是否需要进行第二次聚类， 从而更全面地提取磨粒区

域。 采用基于标记的分水岭分割算法进行黏连磨粒的

分离， 对磨粒链及异常大磨粒进行分类， 分别进行前

景标记， 采用基于距离变换的分水岭分割得到 “分
水岭脊线” 作为背景标记， 最后对形态学梯度图进

行分水岭分割得到最终分割结果。
选取包含锈蚀磨粒、 球状磨粒、 针状磨粒等铁谱

图像， 按图 ４ 所示的流程处理结果如图 ５ 所示。 图中

列出了前景提取结果， 最终分割结果的轮廓图及轮廓

彩色填充图 （便于观察）。 可见， 该方法解决了铁谱

图像中亮暗磨粒同时存在的情况下磨粒提取不完全的

问题， 并实现了黏连磨粒的分割。

图 ５　 文中算法分割结果图

Ｆｉｇ ５　 Ｓｅｇｍｅｎｔａｔｉｏｎ ｒｅｓｕｌｔｓ ｏｆ ｆｅｒｒｏｇｒａｐｈｉｃ ｉｍａｇｅ

４　 结论

（１） 在 ＣＩＥＬａｂ 颜色空间对 （ａ， ｂ） 通道采用 ２
次 Ｋ⁃ｍｅａｎｓ 聚类将磨粒区域从背景中提取出来， 有效

解决了磨粒区域有亮有暗或者磨粒颜色差异大的情况

下磨粒区域提取不完全的问题。 根据实际情况还可利

用该思路进行多次聚类从而更准确的提取磨粒区域。
（２） 采用标记分水岭算法分割黏连磨粒区域。

通过预判方法将异常大磨粒与磨粒链区分开来， 减少

对异常大磨粒的误分割。 对磨粒链区域通过距离变

换、 扩展极大值变换等形态学处理获得磨粒近似质心

区域作为标记从而分割出单个磨粒。
（３） 该图像分割方法对在线铁谱传感器采集的

彩色铁谱图像具有一定的适用性， 为铁谱图像自动化

采集分析提供了参考。
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（１）：１－１０．

【３】 于世强，戴兴建．基于背景色彩识别的磨粒图像分割方法

［Ｊ］．摩擦学学报，２００７，２７（５）：４６７－４７１．
ＹＵ Ｓ Ｑ，ＤＡＩ Ｘ Ｊ． Ｗｅａｒ ｐａｒｔｉｃｌｅ ｉｍａｇｅ ｓｅｇｍｅｎｔａｔｉｏｎ ｍｅｔｈｏｄ
ｂａｓｅｄ ｏｎ ｔｈｅ ｒｅｃｏｇｎｉｔｉｏｎ ｏｆ ｂａｃｋｇｒｏｕｎｄ ｃｏｌｏｒ ［ Ｊ］． Ｔｒｉｂｏｌｏｇｙ，
２００７，２７（５）：４６７－４７１．
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【４】 邱丽娟，宣征南，张兴芳．基于 Ｋ⁃ｍｅａｎｓ 聚类与最大类间方差
的磨粒彩色图像分割［ Ｊ］．润滑与密封，２０１４，３９（１２）：１０１－
１０９．
ＱＩＵ Ｌ Ｊ，ＸＵＡＮ Ｚ Ｎ，ＺＨＡＮＧ Ｘ Ｆ．Ｄｅｂｒｉｓ ｃｏｌｏｒ ｉｍａｇｅ ｓｅｇｍｅｎ⁃
ｔａｔｉｏｎ ｂｙ Ｋ⁃ｍｅａｎｓ ｃｌｕｓｔｅｒｉｎｇ ａｎｄ Ｏｔｓｕ ｍｅｔｈｏｄ［ Ｊ］． Ｌｕｂｒｉｃａｔｉｏｎ
Ｅｎｇｉｎｅｅｒｉｎｇ，２０１４，３９（１２）：１０１－１０９．

【５】 王静秋，王晓雷．基于背景减除的彩色铁谱图像自动分割
［Ｊ］．润滑与密封，２０１１，３６（５）：４８－５２．
ＷＡＮＧ Ｊ Ｑ，ＷＡＮＧ Ｘ Ｌ．Ｃｏｌｏｒ ｆｅｒｒｏｇｒａｐｈｙ ｉｍａｇｅ ｓｅｇｍｅｎｔａｔｉｏｎ
ｂａｓｅｄ ｏｎ ｔｈｅ ｂａｃｋｇｒｏｕｎｄ ｓｕｂｔｒａｃｔｉｏｎ［ Ｊ］．Ｌｕｂｒｉｃａｔｉｏｎ Ｅｎｇｉｎｅｅｒ⁃
ｉｎｇ，２０１１，３６（５）：４８－５２．

【６】 王静秋．铁谱图像分割及磨粒识别关键技术研究［Ｄ］．南京：
南京航空航天大学，２０１４：５９－６５．

【７ 】 ＣＥＬＥＢＩ Ｍ Ｅ． Ｅｆｆｅｃｔｉｖｅ ｉｎｉｔｉａｌｉｚａｔｉｏｎ ｏｆ Ｋ⁃ｍｅａｎｓ ｆｏｒ ｃｏｌｏｒ
ｑｕａｎｔｉｚａｔｉｏｎ［Ｃ］ ／ ／ Ｐｒｏｃｅｅｄｉｎｇｓ ｏｆ ＩＥＥＥ Ｉｎｔｅｒｎａｔｉｏｎａｌ Ｃｏｎｆｅｒ⁃
ｅｎｃｅ ｏｎ Ｉｍａｇｅ Ｐｒｏｃｅｓｓｉｎｇ （ＩＣＩＰ）．２００９：１６４９－１６５２．

【８】 ＭＥＹＥＲ Ｆ．Ｔｏｐｏｇｒａｐｈｉｃ ｄｉｓｔａｎｃｅ ａｎｄ ｗａｔｅｒｓｈｅｄ ｌｉｎｅｓ［Ｊ］．Ｓｉｇｎａｌ
Ｐｒｏｃｅｓｓｉｎｇ，１９９４，３８（１）：１１３－１２５．

【９】 ＧＯＮＺＡＬＥＺ Ｒ Ｃ，ＷＯＯＤＳ Ｒ Ｅ．Ｄｉｇｉｔａｌ ｉｍａｇｅ ｐｒｏｃｅｓｓｉｎｇ［Ｍ］．
３ｒｄ ｅｄ．Ｂｅｉｊｉｎｇ：Ｐｕｂｌｉｓｈｉｎｇ Ｈｏｕｓｅ ｏｆ Ｅｌｅｃｔｒｏｎｉｃｓ Ｉｎｄｕｓｔｒｙ，２０１３：
７９１－８００．

【１０】 王宇，陈殿仁，沈美丽，等．基于形态学梯度重构 ｋ）和标记

提取的分水岭图像分割［ Ｊ］．中国图象图形学报，２００８，１３
（１１）：２１７６－２１８０．
ＷＡＮＧ Ｙ，ＣＨＥＮ Ｄ Ｒ，ＳＨＥＮ Ｍ Ｌ，ｅｔ ａｌ．Ｗａｔｅｒｓｈｅｄ ｓｅｇｍｅｎｔａ⁃
ｔｉｏｎ ｂａｓｅｄ ｏｎ ｍｏｒｐｈｏｌｏｇｉｃａｌ ｇｒａｄｉｅｎｔ ｒｅｃｏｎｓｔｒｕｃｔｉｏｎ ａｎｄ ｍａｒｋｅ
ｅｘｔｒａｃｔｉｏｎ［Ｊ］．Ｊｏｕｒｎａｌ ｏｆ Ｉｍａｇｅ ａｎｄ Ｇｒａｐｈｉｃｓ，２００８，１３（１１）：
２１７６－２１８０．

【１１】 ＧＯＮＺＡＬＥＺ Ｒ Ｃ，ＷＯＯＤＳ Ｒ Ｅ，ｎ）ＥＤＤＩＮＳ Ｓ Ｋ．数字图像处

理（ＭＡＴＬＡＢ 版）［Ｍ］．阮秋琦，译．北京：电子工业出版社，
２００５：２５５－２６３．

中国润滑技术论坛 （２０１７） 征文通知
各相关单位及作者：
２０１７ 年我国润滑油行业在一片 “涨” 声中拉开序幕， 原材料、 添加剂、 包装物价格的大幅上涨提高了润滑油企业的竞争压力， 也

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

召开。 论坛将邀请润滑油、 添加剂及相关行业的国内外专家学者、 研发与生产技术人员、 营销专家等就相关问题展开广泛深入的交
流与研讨。 大会将编辑出版 《中国润滑技术论坛 （２０１７） 论文专辑》， 并将从中评选出优秀论文给予大会奖励， 从即日起广泛征集
会议论文， 现将有关亊项通知如下：

一、 征文内容
◆ 润滑油剂市场及相关行业发展趋势： 世界和国内石油及能源供求发展趋势； 国内外基础油、 润滑油市场供需分析； 润滑油

相关行业发展趋势； 国内外基础油、 润滑油及添加剂现状、 发展与展望； 节能、 环保及延长换油期对润滑油的要求
◆ 车用润滑油产品及相关技术： 汽车及其油品的发展与节能减排的相关性； 车用发动机冷却液、 制动液、 尾气后处理液等化

学品的研究与发展； 车用替代燃料技术现状、 发展及对润滑油的要求； 车用燃料及其添加剂的研究和发展； 汽车新技术及对润滑
油、 脂、 液发展的新要求； 内燃机节能减排技术； 当前产业法规及政策对汽车和油品行业发展的影响； 车用润滑油的监测技术及油
品分析、 评定方法； 节能、 环保及延长换油期对车用润滑油的要求；

◆ 工业用润滑油产品及相关技术： 工业 ４􀆰 ０ 的发展趋势； 钢铁、 工程机械、 电力等行业研究及发展； 新技术、 新标准及台架
对工业润滑油的要求； ＯＥＭ 技术发展及趋势； 减排法规对工业润滑油的要求； 难燃及合成工业润滑油的技术发展； 混兑试验、 换
油方法及补油方式等方法与标准； 工业润滑油使用性能的研究与跟踪

◆ 其他润滑油产品及相关技术； 以上未涵盖的润滑油产品及相关技术研究； 国内外基础油生产工艺技术现状及发展； 基础油
在润滑油中的应用； 润滑油调合工艺研究； 废油再生工艺研究

二、 征文要求
１、 应征论文内容应符合上述主题范围， 未在国内外正式刊物上发表过的论文。 稿件一律不退， 请自留底稿。
２、 论文应符合国家和各单位的保密规定， 文责自负。
３、 论文篇幅尽量不要超过 ８ ０００ 字， 请用 Ｗｏｒｄ 排版。 其顺序如下： 题目、 作者姓名、 作 者单位、 通讯地址、 邮政编码、 中文

摘要 （２００～３００ 字） 和关键词 （３～８ 个）、 正文 （图表要清晰）、 参考文献、 作者简介 （主要包括姓名、 职称、 受教育经历、 工作
经历、 是否已公开发表文章、 邮箱等）。

４、 投稿方式： 将投稿论文发到 《润滑油》 编辑部信箱， 并注明＂ 中国润滑技术论坛 （２０１７） 论文＂ 字样。 编辑部 Ｅ－ｍａｉｌ：
ｒｈｙｅｄｉｔ＠ ｐｅｔｒｏｃｈｉｎａ􀆰 ｃｏｍ􀆰 ｃｎ

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

会期间组织专家对论文进行评选， 对获奖论文颁发证书和奖励。 符合杂志刊登要求的优秀稿件将择期发表在杂志上。
热忱欢迎国内外从亊润滑油研发、 生产、 管理与营销人员， 汽车产业及相关行业广大从 业人员踊跃撰文投稿。
投稿邮箱： ｒｈｙｅｄｉｔ＠ ｐｅｔｒｏｃｈｉｎａ􀆰 ｃｏｍ􀆰 ｃｎ 电话： （０４１１） ８４６７８９７５ （韩健， 收稿）， ８４６６８４６０ （王雷）

《润滑油》 编辑部
《润滑与密封》 编辑部

二〇一七年三月
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∗基金项目： 国家自然科学基金项目 （５１５３５０１１）．
收稿日期： ２０１６－０７－０３
作者简介： 雍青松 （１９８７—）， 男， 博士研究生， 研究方向为固

体润滑薄膜． Ｅ⁃ｍａｉｌ： ｑｉｎｇｓｏｎｇ＿ｙｏｎｇ＠ １６３􀆰 ｃｏｍ．
通信作者： 王海斗 （１９６９—）， 男， 工学博士， 研究员， 主要研

究方向为摩擦学与装备再制造寿命评估等． Ｅ⁃ｍａｉｌ： ｗａｎｇｈａｉｄｏｕ
＠ ａｌｉｙｕｎ􀆰 ｃｏｍ．

材料空间环境效应研究方法与展望∗

雍青松　 马国政　 王海斗　 何鹏飞
（装甲兵工程学院装备再制造技术国防科技重点实验室　 北京 １０００７２）
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摘要： 空间环境是多因素交叉耦合作用的复杂、 动态系统， 是影响空间装备正常服役的重要因素， 深入开展空间

特殊环境效应研究已成为世界各国降低航天器在轨故障率、 保证空间装备长期可靠运行的重要手段。 总结近 ３０ 年来

世界各国进行空间环境效应研究的主要方法， 即空间飞行试验、 地基模拟试验和数值仿真计算， 分析各种研究方法的

优点与不足； 综述各主要航天大国材料空间环境效应的研究现状， 指出今后可以从基础理论和技术设备两方面对空间

环境效应进行深入研究， 通过开发新型的模拟试验设备和先进的数值仿真技术， 未来将有望大大减少空间环境效应研

究的周期和成本， 从而加速推进相关空间材料和技术的研究与应用。
关键词： 空间环境效应； 空间飞行试验； 地基模拟试验； 数值仿真计算
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ｔｅｓｔ ａｎｄ ｎｕｍｅｒｉｃａｌ ｓｉｍｕｌａｔｉｏｎ．Ｂａｓｅｄ ｏｎ ｔｈｅ ａｎａｌｙｓｉｓ ｏｆ ｔｈｅ ａｄｖａｎｔａｇｅｓ ａｎｄ ｄｉｓａｄｖａｎｔａｇｅｓ ｏｆ ｔｈｏｓｅ ａｐｐｒｏａｃｈｅｓ，ｔｈｅ ｒｅｓｅａｒｃｈ
ｓｔａｔｕｓ ｉｎ ｓｐａｃｅ ｅｎｖｉｒｏｎｍｅｎｔ ｅｆｆｅｃｔ ｏｆ ｍａｊｏｒ ｓｐａｃｅｆａｒｉｎｇ ｎａｔｉｏｎｓ ｗａｓ ｓｕｍｍａｒｉｚｅｄ．Ｉｔ ｗａｓ ｐｏｉｎｔｅｄ ｏｕｔ ｔｈａｔ ｓｐａｃｅ ｅｎｖｉｒｏｎｍｅｎｔ
ｅｆｆｅｃｔ ｃａｎ ｂｅ ｆｕｒｔｈｅｒ ｓｔｕｄｉｅｄ ｆｒｏｍ ｔｈｅ ｐｅｒｓｐｅｃｔｉｖｅｓ ｏｆ ｔｈｅ ｂａｓｉｃ ｔｈｅｏｒｙ ａｎｄ ｔｈｅ ｔｅｃｈｎｉｃａｌ ｅｑｕｉｐｍｅｎｔ ｉｎ ｔｈｅ ｆｕｔｕｒｅ．Ｉｔ ｗａｓ ｅｘ⁃
ｐｅｃｔｅｄ ｔｈａｔ ｔｈｅ ｃｙｃｌｅ ａｎｄ ｃｏｓｔ ｏｆ ｔｈｅ ｓｔｕｄｙ ｏｎ ｓｐａｃｅ ｅｎｖｉｒｏｎｍｅｎｔ ｅｆｆｅｃｔ ｗｉｌｌ ｂｅ ｌａｒｇｅｌｙ ｒｅｄｕｃｅｄ ｂｙ ｄｅｖｅｌｏｐｉｎｇ ｎｅｗ ｓｉｍｕｌａ⁃
ｔｉｏｎ ｔｅｓｔ ｅｑｕｉｐｍｅｎｔ ａｎｄ ａｄｖａｎｃｅｄ ｎｕｍｅｒｉｃａｌ ｓｉｍｕｌａｔｉｏｎ ｔｅｃｈｎｏｌｏｇｙ，ａｎｄ ｔｈｅｒｅｆｏｒｅ ｔｈｅ ｒｅｓｅａｒｃｈ ａｎｄ ａｐｐｌｉｃａｔｉｏｎ ｏｆ ｔｈｅ ｒｅｌａｔｅｄ
ｓｐａｃｅ ｍａｔｅｒｉａｌｓ ａｎｄ ｔｅｃｈｎｏｌｏｇｙ ｗｉｌｌ ｂｅ ａｃｃｅｌｅｒａｔｅｄ．

Ｋｅｙｗｏｒｄｓ：ｓｐａｃｅ ｅｎｖｉｒｏｎｍｅｎｔ ｅｆｆｅｃｔ；ｓｐａｃｅｆｌｉｇｈｔ ｔｅｓｔ；ｇｒｏｕｎｄ ｓｉｍｕｌａｔｉｏｎ ｔｅｓｔ；ｎｕｍｅｒｉｃａｌ ｓｉｍｕｌａｔｉｏｎ

　 空间技术作为高新尖端技术的代表的一个重要原

因是空间装备要经历复杂、 恶劣且尚未被完全认知的

空间环境的考验［１－２］。 随着航天活动的范围和时限逐

步加大， 空间装备的复杂程度和集成度逐渐增加， 空

间装备表面环境敏感部件和运动部件逐渐增多， 空间

材料在特殊环境效应下的适应性和耐久性成为决定空

间装备可靠性和服役寿命的关键因素［３－４］。 ＮＡＳＡ 专

家指出： 空间环境工程技术的研究水平决定了一个国

家空间技术所能达到的水平［５］。 包括中国在内的各主

要航天大国都将空间特殊环境效应研究作为降低航天

器在轨故障率、 保证空间装备长寿命可靠运行的重要

手段［６－８］。 然而实际空间环境复杂多变， 研究难度大

且对于相关技术的要求很高， 如果没有具有针对性的

研究方法和技术手段， 空间特殊环境效应的研究将难

以有效推进。 针对这一问题， 几十年来世界各国开发

了一系列用于研究空间环境效应的方法和试验装置，
取得了很多有价值的数据和研究成果［９－１２］。 本文作者

从这一角度出发， 归纳总结了各国研究空间特殊环境

效应的主要手段和研究现状， 以期为我国在相关领域



的后续研究提供技术参考和数据支持。
１　 空间飞行试验

空间飞行暴露试验是国外空间环境效应研究的最

重要手段。 空间飞行试验是将试验样品搭载在宇宙飞

船、 航天飞机或其他专用平台上， 经过一段时间的在

轨暴露后， 将样品回收到地面， 利用各种检测、 表征

手段进行分析， 并与对照试样比较， 以获得试验样品

的结构、 性能变化特征。
２０ 世纪 ８０ 年代以来， 美国 ＮＡＳＡ、 欧洲 ＥＳＡ、

俄罗斯、 日本等都针对空间环境效应进行过多次飞行

暴露试验研究。 按照飞行试验时间的不同， 可将飞行

暴露试验分为短期和长期 ２ 大类。 短期飞行暴露试验

时间一般为几十个小时， 试验样品在同一次任务中投

放和回收。 而长期飞行暴露试验可持续数年， 试验样

品在一次任务中投放， 在另外的飞行任务中回收［１３］。
１􀆰 １　 短期飞行暴露试验

２０ 世纪 ８０ 年代初， 具有天地往返运输功能的航

天飞机的飞行活动引起人们对空间原子氧环境效应的

高度重视。 ＮＡＳＡ 在前三次飞行任务后 （ ＳＴＳ⁃１、
ＳＴＳ⁃２、 ＳＴＳ⁃３）， 就发现聚酰亚胺薄膜材料会因原子

氧侵蚀而发生明显的质量损失和颜色变化［１４］。 随后，
ＮＡＳＡ 先后在 ６ 次航天飞机飞行任务 （ＳＴＳ⁃４、 ＳＴＳ⁃５、
ＳＴＳ⁃８、 ＳＴＳ⁃４１Ｇ、 ＳＴＳ⁃４１、 ＳＴＳ⁃４６） 中专门开展了空

间原子氧和紫外辐照效应研究［１５－１６］。 通过这些短期

飞行试验， 发现航天器常用的金属、 石墨、 聚合物、
复合材料、 热控涂层、 太阳能电池板等大部分空间材

料和器件都会被原子氧剥蚀， 其表面形貌、 表面成

分、 机械性能、 热光学性能都会不同程度地发生变

化。 ２００８ 年 ９ 月， 我国在 “神舟－７” 载人航天飞行

任务中成功完成我国第 １ 次固体润滑材料太空暴露试

验， 这也是中国首次暴露于低地球轨道 （ Ｌｏｗ Ｅａｒｔｈ
Ｏｒｂｉｔ， ＬＥＯ， ２００ ～ ７００ ｋｍ） 环境并成功回收的空间

材料试验样品， 如图 １ 所示［１７］。
短期飞行暴露试验结果有助于直观地理解材料在

空间环境下发生的形貌和结构变化， 并可为长寿命航

天器的设计与选材提供参照。

图 １　 中国首次空间飞行试验的固体润滑材料样品

Ｆｉｇ １　 Ｓａｍｐｌｅｓ ｏｆ ｓｏｌｉｄ ｌｕｂｒｉｃａｎｔｓ ｉｎ Ｃｈｉｎａ’ｓ ｆｉｒｓｔ ｓｐａｃｅｆｌｉｇｈｔ ｔｅｓｔ （ａ） ｓｏｌｉｄ ｌｕｂｒｉｃａｎｔｓ ｐｌａｃｅｄ ｉｎ ｔｈｅ ｏｕｔｅｒ ｗａｌｌ ｏｆ ｔｈｅ ｏｒｂｉｔａｌ ｍｏｄｕｌｅ；
（ｂ） ｓｏｌｉｄ ｌｕｂｒｉｃａｎｔｓ ｔｏｏｋ ｆｒｏｍ ｏｕｔｅｒ ｓｐａｃｅ ａｎｄ ｔｈｅｎ ｂｒｏｕｇｈｔ ｂａｃｋ ｔｏ ｔｈｅ ｇｒｏｕｎｄ

１􀆰 ２　 长期飞行暴露试验

长期空间飞行试验主要有美国的长期暴露试验装
置 （ＬＤＥＦ）、 “太阳峰值” 卫星 （ＳＭＭ）、 洛克希德
空间 飞 行 试 验 （ ＬＳＦＥ）， 俄 罗 斯 基 于 “ 和 平 号

（Ｍｉｒ） ” 空间站进行的 ＣＯＭＥＳ ／ Ｍｉｒ、 ＲＣＣ⁃１ ／ Ｍｉｒ， 以
及俄、 美联合进行的和平号环境效应载荷 （ＭＥＥＰ）
等［１３，１８］。

美国 ＮＡＳＡ 的 ＬＤＥＦ 是迄今为止周期最长的空间
飞行暴露试验。 它自 １９８４ 年由 “挑战者” 号航天飞

机送入轨道， １９９０ 年由 “哥伦比亚” 号航天飞机成
功回收， 在 ３２３～４７６ ｋｍ 的 ＬＥＯ 轨道飞行了 ６９ 个月，
共进行了 ５７ 项 １０ ０００ 多个样品的试验， 主要包括防
护涂层、 热控漆、 金属、 聚合物和复合材料等空间材

料的原子氧侵蚀、 紫外辐照、 电离辐射、 空间碎片撞

击等多种 ＬＥＯ 环境效应试验。 ＬＤＥＦ 为空间材料的环

境效应研究提供了海量数据。
美国的 ＳＭＭ 于 １９８０ 年 １ 月发射升空， 轨道高度

４９１～５７４ ｋｍ， 主要针对太阳辐照和原子氧进行研究。
１９８４ 年 ４ 月， 在 ＳＴＳ⁃４１Ｃ 飞行任务中将部分热控组件

带回地面， 发现多层隔热毡的外层材料 Ａｌ ／ Ｋａｐｔｏｎ、
Ａｌ ／ Ｍｙｌａｒ 和热辐射器外表面的 Ａｇ ／ ＦＥＰ 都发生了明显

变化， Ｋａｐｔｏｎ 膜厚度损失 ４０％， Ａｇ ／ ＦＥＰ 出现了明显

的质损和颜色变化。
ＬＳＦＥ 的测试结果表明， ＦＥＰ Ｔｅｆｌｏｎ 材料受原子

氧长期侵蚀的质量损失比由短期试验结果推算出的值
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大， 且剥蚀过程存在潜伏期并呈现出非线性的特点。
ＣＯＭＥＳ 是一个安装在 Ｍｉｒ 空间站外的、 可自由

收放的空间环境暴露试验装置， 轨道高度 ３６０ ～ ４３０
ｋｍ， 在轨运行 ３９２ 天。 研究发现， 所搭载的所有聚

合物膜和复合材料样品都发生了蜕化， 大部分样品表

面都受到硅树脂与原子氧作用形成的硅氧化物层的

污染。
ＲＣＣ⁃１ 试验也在 Ｍｉｒ 空间站上完成， 对以热控涂

层为主的 ３００ 多种试样进行了 ４７０ 天的暴露试验， 结

果表明氧化锌 ／ 硅酸盐、 氧化锌 ／ 钛酸盐白漆在 ＬＥＯ
环境中具有较好的稳定性。

ＭＥＥＰ 是俄罗斯和美国联合进行的一项空间环境

暴露试验。 无源光学组件 ＰＯＳＡ１ 和 ＰＯＳＡ２ 是本次试

验的主要内容， 还包括轨道碎片收集器和抛光金属板

微流星体 ／ 空间碎片试验。 作为国际空间站 （ＩＳＳ） 的

候选材料， ＰＯＳＡ 中的 ４００ 个试样 （包括热控涂层、
聚合物膜、 光学材料和多层隔热毡等） 经历了 １８ 个

月的暴露试验。 结果表明， 硅聚合物与原子氧作用会

形成氧化硅污染层。 温控白漆在原子氧和紫外线的综

合作用下表面变成淡黄色， 导致太阳吸收率显著

增加。
上述长期飞行暴露试验， 不仅加深了人们对高真

空、 强辐照、 微流星体等空间环境因素与材料相互作

用机制的认识， 还为空间环境效应的地面模拟试验和

数值仿真试验提供了验证的标准。
总的来说， 空间飞行试验的优点主要在于可以获

得空间诸多环境因素对材料的综合作用效果， 可搭载

大量的试验样品， 获得真实丰富的第一手试验信息；
但其缺点也较为突出， 主要是不便实时原位地测量分

析， 主要通过时间积分效应进行 “事后” 判断， 样

品返回地面后的恢复效应及回收过程的污染可能会给

试验结果带来误差； 此外， 空间飞行试验的成本和技

术要求较高， 重复试验难以进行， 试验周期相对

较长。
２　 地基模拟试验

地面环境模拟试验是指在地面实验室建立能够接

近真实地重现空间某种或某几种环境因素效应的试验

设备， 并在其中开展材料的空间环境行为研究。
美国、 日本、 俄罗斯以及其他欧洲国家都十分重

视空间环境模拟试验， 并建立了大量的地基空间环境

效应试验装置［１９－２１］。 ４０ 余年来， 我国也建成了具有

国际先进水平的以 ＫＭ６ 和 ＣＭ２ 为代表的真空热试验

设备和磁试验设备， 并研制了一大批能够模拟空间太

阳辐照、 原子氧、 等离子体与带电、 微流星与空间碎

片等特殊环境效应的试验装置［２２－２３］。

针对 ＬＥＯ 环境中原子氧 （ＡＯ） 侵蚀的研究， 国

内外已建立了 ５０ 余套 ＡＯ 效应地面模拟设备， 所采

用的技术途径包括等离子体放电、 激光光致解离、 压

力渗透、 氧化物解吸等。 目前， 等离子体型 ＡＯ 模拟

装置的使用最为广泛， 它通过放电产生氧等离子体，
再通过离子引出、 加速、 中性化等方法产生 ＡＯ 束

流。 按照放电电源的不同， 可分为射频放电、 微波放

电、 灯丝放电和潘宁放电等类型。 美国 Ｌｏｃｋｈｅｅｄ 公

司， ＮＡＳＡ 的 Ｌｅｗｉｓ 中心、 Ｊｏｈｎｓｏｎ 中心、 Ｇｏｄｄａｒｄ 中

心、 Ｍａｒｓｈａｌｌ 中心分别研制了基于电容耦合放电［２４］、
电感耦合放电［２５］、 微波 ＥＣＲ 放电［２６］ 的等离子体型

ＡＯ 源， 这类设备的原子氧通量高达 １０１８ ～ １０２０ ａｔｏｍｓ ／
（ｃｍ２·ｓ）， 便于进行加速模拟试验。 国内， 北京卫

星环境工程研究所、 中科院合肥等离子体研究所、 北

京航空航天大学、 中科院金属所等单位也都陆续研制

或引进了多台 ＡＯ 效应模拟试验装置［２７－２９］。
空间粒子 （电子、 质子及重离子） 辐照和电磁

辐照 （紫外、 Ｘ 射线、 γ 射线） 也是航天器在轨异常

和损坏的重要原因。 空间辐照对航天器的损伤模式主

要包括造成航天器材料和器件辐射电离和位移损伤的

辐射总剂量效应和造成微电子器件逻辑错误或者烧损

的单粒子效应。 为了模拟辐射总剂量效应， 常将电子

源、 质子源和紫外光源等集成到一台设备中模拟空间

综合辐照环境。 ＮＡＳＡ Ｇｏｄｄａｒｄ 中心研制的 Ｃｏ⁃６０ 源

能够产生能量为 １􀆰 １７ ＭｅＶ 和 １􀆰 ３３ ＭｅＶ 的 γ 射线， 研

制的静电加速器辐照设备可提供能量为 １００ ｋｅＶ～ １􀆰 ７
ＭｅＶ， 束流 ０􀆰 ００１～１００ μＡ 的电子或质子束流［３０］。 单

粒子效应研究主要通过加速器产生质子、 重离子， 或

用脉冲激光和锎源裂变产物进行模拟。 国内也已经研

制出能同时模拟电子、 质子和紫外辐照的综合辐照环

境模拟装置， 并引进了乌克兰、 美国的综合辐照模拟

设备。 哈尔滨工业大学、 北京卫星环境工程研究所、
兰州物理研究所等单位针对空间综合辐照环境对航天

器热控涂层材料、 密封材料、 润滑材料的影响进行了

大量研究［３１－３３］。
宇宙中的微流星体和人类航天活动留下的太空垃

圾对航天器的高速碰撞也严重威胁着空间装备和航天

员的安全。 地面超高速撞击试验是揭示航天器材料和

组件在空间碎片作用下的损伤模式， 验证空间碎片防

护设计方案， 以及探究物体在超高速碰撞下破碎规律

的重要手段［３４］。 常见地面超高速撞击试验装置包括

二级轻气炮、 脉冲激光驱动飞片装置、 多级爆炸驱动

发射器、 粉尘静电加速器、 等离子体加速器等［３５－３８］。
北京卫星环境工程研究所先后研制出了能将毫米级

（１～１２ ｍｍ） 弹丸加速到 ２ ～ ７ ｋｍ ／ ｓ 速度的二级轻气
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炮， 和能将微米级金属碎片加速到 ３ ～ １１ ｋｍ ／ ｓ 速度

的激光驱动飞片发射系统［３９］。 通过二级轻气炮对飞

船舷窗用熔融石英玻璃的撞击试验获得了和 ＮＡＳＡ 空

间飞行试验相似的撞击效果， 如图 ２ 所示［３４］。 研制

的激光驱动飞片装置可将直径 １ ｍｍ、 厚度数微米的

金属铝片加速到 １０􀆰 ４ ｋｍ ／ ｓ， 实现了微米级碎片的超

高速发射［４０］。 美、 日、 德、 俄等国通过粉尘静电加

速器已经能够将微米级空间碎片加速到数十公里每秒

的速度［４１－４３］， 而我国在微米级碎片 １０ ｋｍ ／ ｓ 以上速度

和毫米级碎片 ７ ｋｍ ／ ｓ 以上速度的稳定发射能力还需

加强。

图 ２　 石英玻璃地面撞击试验和空间实际撞击效果对比

Ｆｉｇ ２　 Ｃｏｍｐａｒｉｓｏｎ ｏｆ ｔｈｅ ｉｍｐａｃｔ ｄａｍａｇｅ ｆｅａｔｕｒｅｓ ｂｅｔｗｅｅｎ ｌａｂｏｒａｔｏｒｙ ｅｘｐｅｒｉｍｅｎｔ （ａ） ａｎｄ ｏｒｂｉｔ ｉｍｐａｃｔ （ｂ） ｆｏｒ ｆｕｓｅｄ⁃ｓｉｌｉｃａ ｇｌａｓｓ

　 　 与空间飞行试验相比， 地面模拟试验具有明显的

成本低、 效率高、 周期短， 试验参数易于测量和控

制， 试验方案可动态调整， 并且能进行加速试验等优

点， 因此， 地面模拟试验是目前空间环境效应研究领

域应用最为广泛的试验方法。 但这一方法也存在其不

足， 主要表现为目前的模拟试验设备还难以完全准确

地描述复杂多变的空间环境， 大部分的模拟试验设备

只能模拟一种或几种空间环境， 因此其试验结果的可

靠性还有待提高， 往往还需要实际的空间飞行试验来

予以验证， 与实际应用的阶段还存在较大的距离。
３　 数值仿真计算

因实际空间环境是多因素交叉耦合作用的复杂、
动态系统， 飞行试验和地面模拟试验难以获得真实、
全面的试验结果， 特别是有些环境因素难以通过地面

模拟试验完全重现。 例如， 长时稳定微重力环境的模

拟， ７ ｋｍ ／ ｓ 以上速度毫米级空间碎片的模拟等都难

以实现。 数值仿真计算法正是在这一条件下应运而

生， 目前航天大国如美、 俄以及其他欧洲国家先后利

用数值仿真技术建立了空间环境模型和多环境因素作

用下多种空间材料和器件的损伤和寿命演变模型。 我

国也十分重视空间环境的数值仿真试验， 并用于航天

器的设计研制。
基于原子氧与航天器表面材料作用机制的现有认

识 （高温氧化、 高速碰撞）， 研究人员建立了试图解

释原子氧与材料相互作用过程的 “掏蚀” 模型、 “反
应－散射” 模型和 “碰撞－散射” 模型等， 并大量开

展了空间原子氧效应的数值模拟研究［４４－４５］。
如图 ３ 所示为应用蒙特卡罗 （Ｍｏｎｔｅ Ｃａｒｌｏ） 方法

建立的 “掏蚀－氧化” 模型， 将表层材料和防护层材

料划分成疏密不同的格点阵列组合体， 并在防护层上

预置初始缺陷， ＡＯ 通过缺陷处入射到表层格点上，
并根据材料性质和反应概率判断格点处材料是否和

ＡＯ 发生反应， 如果反应则去除相应格点， 如不反应

则以漫反射或镜面反射的形式开始新的碰撞过程或从

缺陷处逃逸。

图 ３　 “掏蚀－氧化” 仿真计算模型

Ｆｉｇ ３　 Ｓｉｍｕｌａｔｉｏｎ ｃａｌｃｕｌａｔｉｏｎ ｍｏｄｅｌ ｏｆ “ｕｎｄｅｒｃｕｔｔｉｎｇ⁃ｏｘｉｄｉａｔｉｏｎ”
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ＬＩＵ 和 ＬＩ［４６］通过 “掏蚀－氧化” 模型得到的空间

原子氧效应的仿真结果 （见图 ４ （ａ） ） 与 ＮＡＳＡ 实

际飞行试验结果［４７］ （见图 ４ （ｂ） ） 十分吻合。

图 ４　 “掏蚀－氧化” 模型仿真计算结果与空间

飞行试验结果对比

Ｆｉｇ ４　 Ｃｏｍｐａｒｉｓｏｎ ｏｆ ｓｉｍｕｌａｔｅｄ ｒｅｓｕｌｔ ｂｙ “ｕｎｄｅｒｃｕｔｔｉｎｇ⁃ｏｘｉｄｉａｔｉｏｎ”
ｍｏｄｅｌ （ａ） ａｎｄ ｓｐａｃｅ ｅｘｐｅｒｉｍｅｎｔａｌ ｒｅｓｕｌｔ （ｂ）

光滑粒子流体动力学 （简称 ＳＰＨ） 法是一种不

需要使用网格的纯拉格朗日粒子方法， 被广泛用于空

间碎片超高速碰撞的模拟。 俄罗斯航空航天局 （ＲＡ⁃
ＳＡ）， ＮＡＳＡ 和 ＥＳＡ 等都基于 ＳＰＨ 程序对空间防护材

料和器件的弹道极限方程、 碰撞损伤模式和碰撞二次

碎片云参数进行了系统的研究［１８］。 我国学者徐金中
等［４８］也基于 ＳＰＨ 方法对空间碰撞碎片云的形状、 质

量、 速度和动量进行了仿真研究。
与前两种试验方法相比， 数值仿真计算法具有其

特有的优势， 即在深入了解空间环境因素与航天器材

料作用机理的基础上， 数值仿真虚拟试验可以极低的

成本、 方便灵活地进行极端环境和多环境因素协同效

应模拟。 然而， 就目前的技术而言， 数值仿真计算法

还难以完全的替代实际的空间飞行试验或地基模拟试

验， 仿真计算的结果往往只是为实际的试验作参考，
还需要实际的试验结果来相互验证。
４　 结束语

空间飞行试验、 地基模拟试验以及数值仿真计算

是空间特殊环境效应研究的重要手段， 几十年来世界

各国积累了大量的长期飞行试验和短期飞行试验数

据， 研制出一大批可以模拟空间太阳辐照、 原子氧、
等离子体与带电、 微流星与空间碎片等特殊环境效应

的试验装置， 并利用数值仿真技术先后建立了空间环

境模型和多环境因素作用下多种空间材料和器件的损

伤和寿命演变模型。 然而空间飞行试验成本过高， 试

验难以大面积的开展； 同时， 由于实际空间环境的复

杂性， 单纯的地基模拟试验或数值仿真计算都还难以

实现空间环境的全真模拟， 实际研究过程中， 地基模

拟试验或数值仿真计算的结果往往都还需要通过空间

飞行试验来进行验证， 这极大地限制了空间环境效应

研究的进展。 因此今后可以从以下 ２ 个方面开展更加

深入的研究：
（１） 基础理论研究。 目前有关各种空间环境因

素对航天器表面材料的作用机制还不是很明确， 尤其

是多种空间环境因素交叉耦合条件对材料的协同作用

机制还有待进一步揭示， 这些基础理论问题的解决将

大大提高地基模拟试验和数值仿真计算的准确性。
（２） 技术设备研究。 空间环境是一个复杂动态

的系统， 目前的地基模拟试验只能够模拟一种或几种

空间环境因素， 数值仿真也难以全面、 准确地将空间

环境重现， 可见， 更加先进的模拟试验设备的研制和

仿真技术的突破对于空间环境效应研究具有重要的推

动作用。
随着现代计算机技术的不断发展以及相关试验设

备的研发和更新换代， 相信未来将有望实现空间环境

的全真模拟， 仅通过地基模拟试验以及数值仿真计算

就可以获得完整、 准确的空间试验数据， 大大缩短空

间环境效应研究的周期和成本， 从而促进空间材料和

相关技术的开发与应用。
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固体膜润滑剂耐燃油及摩擦学性能研究
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摘要： 通过系列耐燃油及摩擦学性能试验设计， 模拟固体膜润滑剂在发动机燃油系统中的实际应用条件， 对比研

究满足 ＭＩＬ⁃ＰＲＦ⁃４６０１０ 标准的固体膜润滑剂 （牌号 Ａ）、 航空通用高温固体膜润滑剂 （牌号 Ｂ） 以及航天用中温固体

膜润滑剂 （牌号 Ｃ） 在燃油系统中的耐燃油及摩擦磨损性能。 结果表明： 喷气燃料对 Ａ 型固体膜润滑剂的影响不大，
喷气燃料浸泡前后 Ａ 型固体膜润滑剂的平均摩擦因数均在 ０􀆰 ０２～０􀆰 ０５ 范围内， 耐磨寿命均在 １ ｈ 以上； Ａ 型固体膜润

滑剂与喷气燃料长期接触不会影响喷气燃料的性能； Ａ 型固体膜润滑剂材料不论是在承载能力、 耐磨寿命还是耐燃油

性能方面都明显优于 Ｂ 型及 Ｃ 型固体膜润滑剂， 这是因为 Ａ 型固体膜润滑剂中的 ＭｏＳ２ 和 Ｓｂ２Ｏ３ 起到了协同抗磨作用。
关键词： 无油润滑； 固体膜润滑剂； 耐燃油
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ＰＲＦ⁃４６０１０，ｇｅｎｅｒａｌ ａｖｉａｔｉｏｎ ｈｉｇｈ ｔｅｍｐｅｒａｔｕｒｅ ｓｏｌｉｄ ｆｉｌｍ ｌｕｂｒｉｃａｎｔ （Ｔｙｐｅ Ｂ） ａｎｄ ａｅｒｏｓｐａｃｅ ｍｉｌｄ ｔｅｍｐｅｒａｔｕｒｅ ｓｏｌｉｄ ｆｉｌｍ ｌｕ⁃
ｂｒｉｃａｎｔ （Ｔｙｐｅ Ｃ）．Ｔｈｅ ｒｅｓｕｌｔｓ ｓｈｏｗ ｔｈａｔ ｔｙｐｅ Ａ ｓｏｌｉｄ ｌｕｂｒｉｃａｎｔ ｈａｓ ｎｏ ｉｎｆｌｕｅｎｃｅ ｏｎ ｔｈｅ ｐｒｏｐｅｒｔｉｅｓ ｏｆ ｊｅｔ ｆｕｅｌ ｉｎ ａ ｌｏｎｇｔｉｍｅ
ｃｏｎｔａｃｔ，ａｎｄ ｊｅｔ ｆｕｅｌ ｈａｓ ｌｉｔｔｌｅ ｉｎｆｌｕｅｎｃｅ ｏｎ ｔｙｐｅ Ａ ｓｏｌｉｄ ｆｉｌｍ ｌｕｂｒｉｃａｎｔ．Ｗｈｅｔｈｅｒ ｄｉｐｐｉｎｇ ｉｎ ｆｕｅｌ ｏｒ ｎｏｔ，ｔｈｅ ａｖｅｒａｇｅ ｆｒｉｃｔｉｏｎ
ｃｏｅｆｆｉｃｉｅｎｔ ｏｆ ｔｙｐｅ Ａ ｓｏｌｉｄ ｌｕｂｒｉｃａｎｔ ｉｓ ｍａｉｎｔａｉｎｅｄ ｉｎ ０􀆰 ０２ ｔｏ ０􀆰 ０５，ａｎｄ ｗｅａｒ ｌｉｆｅ ｉｓ ａｂｏｖｅ １ ｈｏｕｒ．Ｔｙｐｅ Ａ ｓｏｌｉｄ ｌｕｂｒｉｃａｎｔ ｉｓ
ｏｂｖｉｏｕｓ ｓｕｐｅｒｉｏｒ ｔｏ ｔｙｐｅ Ｂ ａｎｄ Ｃ ｓｏｌｉｄ ｌｕｂｒｉｃａｎｔ ｉｎ ｃａｒｒｙｉｎｇ ｃａｐａｃｉｔｙ，ｗｅａｒ ｌｉｆｅ ａｎｄ ｆｕｅｌ ｒｅｓｉｓｔａｎｃｅ ｐｒｏｐｅｒｔｉｅｓ，ｗｈｉｃｈ ｉｓ ｂｅｎ⁃
ｅｆｉｔｅｄ ｆｒｏｍ ｔｈｅ ｓｙｎｅｒｇｉｓｔｉｃ ａｎｔｉ⁃ｗｅａｒ ｅｆｆｅｃｔ ｂｅｔｗｅｅｎ ＭｏＳ２ ａｎｄ Ｓｂ２Ｏ３ ｉｎ ｔｈｅ ｔｙｐｅ Ａ ｓｏｌｉｄ ｌｕｂｒｉｃａｎｔ．

Ｋｅｙｗｏｒｄｓ：ｏｉｌ⁃ｆｒｅｅ ｌｕｂｒｉｃａｔｉｏｎ；ｂｏｎｄｅｄ ｓｏｌｉｄ ｆｉｌｍ ｌｕｂｒｉｃａｎｔ；Ｊｅｔ ｆｕｅｌ ｒｅｓｉｓｔａｎｃｅ

　 固体润滑膜是二战后随航空航天技术发展起来的

一种新型润滑材料， 以整体材料、 涂层或薄膜为主要

润滑形式， 是一种能够满足高温 （≥２５０ ℃）、 低温

（≤－１００ ℃） 使用环境的润滑材料［１］。 固体润滑膜主

要包括聚合物基自润滑复合材料、 金属基高温抗磨减

摩材料、 固体润滑涂层和薄膜材料等［２－５］。 固体润滑材

料利用润滑剂与功能添加剂之间的协同作用， 显著提

高了涂层的润滑、 抗磨、 承载和表面防护性能， 在耐

温、 承载、 环境适应性等方面有效地突破了传统润滑

材料的性能极限。 在空中加油机等轻型飞行器中， 固

体膜润滑剂的引入完全突破了一般依靠油脂润滑的局

限性， 实现了无油润滑， 因而可省去传统的供油系统

和润滑油、 脂的密封装置， 达到了减重的效果， 并具有

降低摩擦功耗、 对工作介质和环境无污染等优点。 然

而， 固体膜润滑剂在加油机等系统中使用会接触燃油，
因此， 需开展固体膜润滑剂在燃油中的耐油性研究。

欧美最先在飞机上使用固体膜润滑剂， 并已形成

以美军标为基础的材料体系。 其中满足 ＭＩＬ⁃ＰＲＦ⁃
４６０１０ 的固体膜润滑剂具有长的耐磨寿命和一定的耐

盐雾腐蚀能力， 可用于重载、 长寿命等条件苛刻的部

位。 我国在固体膜润滑剂材料应用方面起步较晚， 目
前仅有部分固体膜润滑剂在飞机上应用［６－７］。 为开展
固体膜润滑剂在发动机中的应用研究， 本文作者通过

系列耐燃油及摩擦学性能试验设计， 模拟固体膜润滑

剂在发动机燃油系统中的实际应用条件， 对比研究了

满足ＭＩＬ⁃ＰＲＦ⁃４６０１０ 标准的固体膜润滑剂 （牌号 Ａ）、



航空通用高温固体膜润滑剂 （牌号 Ｂ） 以及航天用

中温固体膜润滑剂 （牌号 Ｃ） 在燃油系统中的耐燃

油及摩擦磨损性能。
１　 试验部分

１􀆰 １　 材料及试样制备

摩擦磨损性能试片制备： 试验前将铝合金试片进

行硫酸阳极氧化表面处理， 在通风柜中， 依据涂覆工

艺， 采用喷枪将固体膜润滑剂分别涂敷在铝合金试片

上， 将已喷涂的试片及试验件在空气中干燥 ３０ ｍｉｎ
后， 根据各润滑剂的固化条件进行涂层固化后备用。
试验用固体膜润滑剂为北京航空材料研究院生产， 分

别为长寿命固体膜润滑剂 （牌号 Ａ， 以下简称 Ａ 型

固体膜润滑剂）、 通用固体膜润滑剂 （牌号 Ｂ， 以下

简称 Ｂ 型固体膜润滑剂） 及航天用中温固体膜润滑

剂 （牌号 Ｃ， 以下简称 Ｃ 型固体膜润滑剂）， 其中 Ａ
型固体膜润滑剂性能满足 ＭＩＬ⁃ＰＲＦ⁃４６０１０ 技术规范，
使用温度在 ２６０ ℃左右， 具有较高的耐磨寿命和承载

能力。
３ 种固体膜润滑剂的主要组分见表 １。 试验用基

体材料牌号及试验件尺寸见表 ２。

表 １　 固体膜润滑剂牌号及组分

Ｔａｂｌｅ １　 Ｃｏｍｐｏｓｉｔｉｏｎ ｏｆ ｓｏｌｉｄ ｆｉｌｍ ｌｕｂｒｉｃａｎｔｓ

材料名称 牌号 主要组分

长寿命固体膜润滑剂 Ａ 二硫化钼， 三氧化二锑

航空通用固体膜润滑剂 Ｂ 二硫化钼

航天用固体膜润滑剂 Ｃ 二硫化钼

表 ２　 基体材料牌号及尺寸

Ｔａｂｌｅ ２　 Ｓｉｚｅ ａｎｄ ｍａｒｋ ｏｆ ｓｕｂｓｔｒａｔｅ ｍａｔｅｒｉａｌｓ

材料 牌号 试验件尺寸

轴承钢 ＧＣｒ１５ ϕ９．５ ｍｍ 钢球

铝合金 ７０５０ ϕ５０ ｍｍ×８ ｍｍ 试片

１􀆰 ２　 试验条件

（１） 固体膜润滑剂耐燃油试验： 选择合适的容

器， 将已喷涂不同固体膜润滑剂的 ７０５０ 铝合金试片全

浸于 ＲＰ⁃３喷气燃料中 （见图 １）， 经一定时间 （０、 ３、
５、 ７、 １５、 ２０ 天） 后取出， 自然晾干表面油渍， 备用。

图 １　 ＵＭＴ⁃３ 摩擦磨损性能测试示意图

Ｆｉｇ １　 Ｓｃｈｅｍａｔｉｃ ｄｉａｇｒａｍ ｏｆ ｔｒｉｂｏｌｏｇｉｃａｌ ｔｅｓｔ ｗｉｔｈ ＵＭＴ⁃３

（２） 固体膜润滑剂摩擦学性能试验： 采用 ＵＭＴ⁃
３ 摩擦磨损试验机， 以 ϕ９􀆰 ５ ｍｍ 的 ＧＣｒ１５ 钢球为对磨

件， 与喷涂不同固体膜润滑剂的 ７０５０ 铝合金试片配

副， 按图 １ 所示摩擦方式研究不同固体膜润滑剂在

ＲＰ⁃３ 喷气燃料中浸泡前后的摩擦学性能 （摩擦因数、
耐磨寿命）。 根据不同固体膜润滑剂的不同承载能

力， 采用不同的试验条件 （载荷、 速度）， 具体参数

见表 ３。 采用奥林巴斯 ＢＸ⁃５１ 显微镜对摩擦磨损试验

后试片磨痕形貌进行观察。

表 ３　 试验条件

Ｔａｂｌｅ ３　 Ｅｘｐｅｒｉｍｅｎｔａｌ ｃｏｎｄｉｔｉｏｎｓ
润滑剂 载荷 ｐ ／ Ｎ 速度 ｖ ／ （ｍ·ｓ－１）

Ａ ４９０ ０．１
Ｂ ４９ ０．１
Ｃ ７８．４ ０．１

２　 结果与讨论

２． １ 固体膜润滑剂燃油浸泡前后摩擦磨损性能

图 ２—４ 分别示出了 Ａ 型、 Ｂ 型、 Ｃ 型固体膜润

滑剂经燃油浸泡前后的摩擦学性能曲线。 表 ４ 给出了

浸泡不同时间的固体膜润滑剂的平均摩擦因数和耐磨

寿命。 从表 ４ 可以看出， 在 ４９０ Ｎ 载荷、 ０􀆰 １ ｍ ／ ｓ 转

速条件下， Ａ 型固体膜润滑剂浸泡前后的平均摩擦因

数均在 ０􀆰 ０２～０􀆰 ０５ 范围内， 耐磨寿命均在 １ ｈ 以上；
在 ４９ Ｎ 载荷、 ０􀆰 １ ｍ ／ ｓ 转速条件下， Ｂ 型固体膜润滑

剂浸泡前后的平均摩擦因数均在 ０􀆰 １７ ～ ０􀆰 ２２ 范围内，
耐磨寿命均在 １ ｈ 以内； 在 ７８􀆰 ４ Ｎ 载荷、 ０􀆰 １ ｍ ／ ｓ 转

速条件下， Ｃ 型固体膜润滑剂浸泡前后的平均摩擦因

数均在 ０􀆰 ０９ ～ ０􀆰 ２ 范围内， 耐磨寿命均在 １ ｈ 以内。
前期的试验也发现， Ｂ 型、 Ｃ 型固体膜润滑剂在更高

的载荷下耐磨寿命在 １０ ｍｉｎ 以内， 说明这 ２ 种固体

膜润滑剂承载能力远低于 Ａ 型固体膜润滑剂， 耐磨

寿命远低于 Ａ 型固体膜润滑剂。

图 ２　 Ａ 型固体膜润滑剂燃油浸泡前后摩擦学性能

Ｆｉｇ ２　 Ｔｒｉｂｏｌｏｇｉｃａｌ ｐｒｏｐｅｒｔｉｅｓ ｏｆ Ｔｙｐｅ Ａ ｌｕｂｒｉｃａｎｔ ｂｅｆｏｒｅ ａｎｄ
ａｆｔｅｒ ｄｉｐｐｉｎｇ ｉｎ ｊｅｔ ｆｕｅｌ
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图 ３　 Ｂ 型固体膜润滑剂燃油浸泡前后润滑性能

Ｆｉｇ ３　 Ｔｒｉｂｏｌｏｇｉｃａｌ ｐｒｏｐｅｒｔｉｅｓ ｏｆ Ｔｙｐｅ Ｂ ｌｕｂｒｉｃａｎｔ ｂｅｆｏｒｅ ａｎｄ
ａｆｔｅｒ ｄｉｐｐｉｎｇ ｉｎ ｊｅｔ ｆｕｅｌ

图 ４　 Ｃ 型固体膜润滑剂燃油浸泡前后润滑性能

Ｆｉｇ ４　 Ｔｒｉｂｏｌｏｇｉｃａｌ ｐｒｏｐｅｒｔｉｅｓ ｏｆ Ｔｙｐｅ Ｃｂｅｆｏｒｅ ａｎｄ ａｆｔｅｒ
ｄｉｐｐｉｎｇ ｉｎ ｊｅｔ ｆｕｅｌ

表 ４　 ３ 种固体膜润滑剂浸泡不同时间后摩擦学性能

Ｔａｂｌｅ ４　 Ｔｒｉｂｏｌｏｇｉｃａｌ ｐｒｏｐｅｒｔｉｅｓ ｏｆ ｓｏｌｉｄ ｆｉｌｍ ｌｕｂｒｉｃａｎｔ ａｔ ｄｉｆｆｅｒｅｎｔ ｄｉｐｐｉｎｇ ｔｉｍｅ

浸泡时间 ｔ ／ ｄ
　 　 　 　 固体膜 Ａ　 　 　 　
摩擦因数 耐磨寿命

　 　 　 　 固体膜 Ｂ　 　 　 　
摩擦因数 耐磨寿命

　 　 　 　 固体膜 Ｃ　 　 　 　
摩擦因数 耐磨寿命

０ ０．０３ ＞１ ｈ ０．１７７ ３８ ｍｉｎ ０．１７ ５０ ｍｉｎ
３ ０．０３ ＞１ ｈ ０．１９ ２０ ｍｉｎ ０．１５ ４６ ｍｉｎ
５ ０．０３ ＞１ ｈ ０．１７ ４０ ｍｉｎ ０．１４ ４０ ｍｉｎ
７ ０．０２２ １ ｈ ０．１９ １８ ｍｉｎ ０．１９ １０ ｍｉｎ
１５ ０．０４ １ ｈ ０．２０ １２ ｍｉｎ ０．１８ １５ ｍｉｎ
２０ ０．０２２ ＞１ ｈ — — — —

　 　 由 ３ 种润滑剂的组成分析可知， Ａ 型固体膜润滑

剂组分中具有耐磨组分 Ｓｂ２Ｏ３， 根据 ＭｏＳ２ 和 Ｓｂ２Ｏ３ 之

间的协同抗磨理论［８－９］， Ｓｂ２Ｏ３ 颗粒比 ＭｏＳ２ 颗粒硬，
在摩擦过程中， 涂层中的 ＭｏＳ２ 可在涂层表面富集而

形成具有优良减摩抗磨作用的润滑薄层， 从而显著减

轻摩擦磨损， 而处于 ＭｏＳ２ 薄层下方的较硬的 Ｓｂ２Ｏ３

可起到承载和支撑作用， 赋予涂层良好的抗磨性能。
从表 ４ 还可看出， 经过燃油浸泡后， Ａ 型固体膜

润滑剂的平均摩擦因数略有浮动， 说明燃油浸泡对其

平均摩擦因数的影响十分有限； 燃油浸泡对 Ａ 型固体

膜润滑剂的耐磨寿命没有破坏性影响， 在试验条件下

浸泡 ２０ 天后 Ａ 型固体膜润滑剂的耐磨寿命仍保持在

１ ｈ以上。 而在 ＲＰ⁃３喷气燃料中浸泡 ５ 天以后， Ｂ 型固

体膜润滑剂耐磨寿命明显缩短， 由 １ ｈ 缩短到１５～ ３０
ｍｉｎ， 且随着浸泡时间的延长其耐磨寿命不断缩短， 说

明燃油浸泡破坏了 Ｂ 型固体膜润滑剂的结构。 同样，
Ｃ 型固体膜润滑剂经过燃油浸泡呈现相同的变化规律，
其结构发生了破坏。 由于固体膜润滑剂采用聚合物作

为黏结基体， 在介质中会发生聚合物的溶胀导致黏结

基体结构受损。 ３ 种固体膜润滑剂中， Ａ 型固体膜润滑

剂性能满足 ＭＩＬ⁃ＰＲＦ⁃４６０１０ 技术规范， 配方进行了耐

介质设计， 因此耐喷气燃料性能较好。
２􀆰 ２　 固体膜润滑剂失效机制研究

表 ５ 示出了 ３ 种固体膜润滑剂摩擦磨损试验后涂

层显微形貌。 可以看出， Ｂ 型及 Ｃ 型固体膜润滑剂经

过一段时间的摩擦， 涂层不断脱落， 在失效前就出现

了涂层在基体表面铺覆不均匀， 局部露底的现象， 而

失效涂层 （以摩擦因数发生显著突变作为失效的判

据） 的磨痕形貌中更是有大片的露底出现。 磨痕的

显微形貌表明， 在试验载荷与运转速度条件下， Ｂ 型

及 Ｃ 型固体膜润滑剂随着摩擦试验的进行， 润滑涂

层不断磨损脱落， 直至润滑涂层大片脱落出现大片金

属基底露出， 润滑涂层失去润滑减磨的作用， 发生

失效。
而在试验载荷与速度条件下， Ａ 型固体膜润滑剂

在失效前均匀光滑地铺覆在基底表面， 在显微镜下呈

圆润光亮的表面状态。 说明 Ａ 型固体膜润滑剂在与

对磨件摩擦几周后表面形成了具有一定厚度的边界润

滑层， 该润滑层在试验载荷与速度下长时间摩擦仍然

致密地覆盖在基体表面， 没有明显的膜层脱落现象，
因此该润滑层能够在试验载荷与速度下起到较好的降

低摩擦、 延长耐磨寿命的作用。 而对于失效的涂层，
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均在磨痕边界出现较深的划痕， 该划痕表面完全无润

滑涂层。 根据实际试验情况分析， 该涂层失效是由于

试片表面局部不平引起应力集中， 导致涂层甚至金属

基体过载而引起划伤造成的。

表 ５　 耐燃油试验试片测试前后显微形貌

Ｔａｂｌｅ ５　 Ｍｉｃｒｏｇｒａｐｈ ｏｆ ｓｏｌｉｄ ｆｉｌｍ ｌｕｂｒｉｃａｎｔ ｂｅｆｏｒｅ ａｎｄ ａｆｔｅｒ ｅｘｐｅｒｉｍｅｎｔｓ
Ａ 型固体膜润滑剂 Ｂ 型固体膜润滑剂 Ｃ 型固体膜润滑剂

测试前

浸泡前

浸泡后

测试后

未失效

失效后

２􀆰 ３　 涂层对喷气燃料性能的影响

摩擦磨损性能试验发现， Ａ 型固体膜润滑剂不论

是在承载能力、 耐磨寿命还是耐燃油性能方面都明显

优于 Ｂ 型及 Ｃ 型固体膜润滑剂。 为了进一步确认 Ａ

型固体膜润滑剂在实际工况中的可用性， 确保该涂层

对喷气燃料无污染， 对浸泡 Ａ 型固体膜润滑剂前后

的 ＲＰ⁃３ 喷气燃料进行了理化性能测试。 理化性能检

验结果如表 ６ 所示。

表 ６　 浸泡 Ａ 型固体膜润滑剂前后的 ＲＰ⁃３喷气燃料理化性能

Ｔａｂｌｅ ６　 Ｐｈｙｓｉｃａｌ ａｎｄ ｃｈｅｍｉｃａｌ ｐｒｏｐｅｒｔｉｅｓ ｏｆ ＲＰ⁃３ ｊｅｔ ｆｕｅｌ ｂｅｆｏｒｅ ａｎｄ ａｆｔｅｒ ｄｉｐｐｉｎｇ ｔｙｐｅ Ａ
分析项目 浸泡前 浸泡后 分析方法

实际胶质 ｗ ／ （ｍｇ·（１００ ｍＬ） －１） ＜１ ＜１ ＧＢ ／ Ｔ８０１９
热安定性（２６０ ℃，２．５ ｈ） ＧＢ ／ Ｔ９１９６
　 压力降 ｐ ／ ｋＰａ ０ ０
　 管壁评级 ／ 级 ０ ０
水分离指数 ９１ ９２ ＳＨ ／ Ｔ８０１９
元素含量 ＩＣＰ 法

　 Ｓ ｗ ／ ％ ０．０５ ０．０５

　 Ｆｅ， Ｎｉ， Ｃｕ， Ｖ， Ｎａ， Ｃａ， Ｍｇ， Ｚｎ， Ａｌ， Ｍｏ ｗ ／ （ｍｇ·ｋｇ－１） ＜１ ＜１

　 　 由表 ６ 结果可知， 浸泡 Ａ 型固体膜润滑剂 ２０ 天 后的 ＲＰ⁃３ 喷气燃料的理化性能 （实际胶质、 水分离
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指数、 氧化安定性和元素等） 没有明显的变化； 从
化学成分来看， 没有明显的涂层中元素污染 ＲＰ⁃３ 喷
气燃料； ＲＰ⁃３ 喷气燃料的基本理化性能如热安定性
等也没有明显变化。 说明 Ａ 型固体膜润滑剂涂层与
ＲＰ⁃３ 喷气燃料长时间接触， 不会影响喷气燃料性能，
因此该涂层可以在 ＲＰ⁃３ 喷气燃料环境中安全使用。
３　 结论

（１） 采用轴承钢与铝合金的对磨试验表明， 喷气
燃料浸泡前后 Ａ 型固体膜润滑剂的平均摩擦因数均
在 ０􀆰 ０２～０􀆰 ０５ 范围内， 耐磨寿命均在 １ ｈ 以上。

（２） Ａ 型固体膜润滑剂与喷气燃料长期接触不会
影响喷气燃料的性能。

（３） 耐燃油及摩擦学性能试验表明， Ａ 型固体膜
润滑剂材料不论是在承载能力、 耐磨寿命还是耐燃油
性能方面都明显优于 Ｂ 型及 Ｃ 型固体膜润滑剂， 这
是因为 Ａ 型固体膜润滑剂中的 ＭｏＳ２ 和 Ｓｂ２Ｏ３ 之间的
协同抗磨作用赋予其优异的承载能力与耐磨寿命。
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摘要： 针对伺服机构大尺寸组件密封装配环节中密封件装配质量无法实时评判的问题， 提出建立密封结构装配力

预测模型的方法。 建立装配力有限元分析模型， 分析影响装配力的关键因素， 根据压装试验确定模型的具体参数。 预

测模型结果与实验结果趋势相同， 验证预测模型的合理性。 通过仿真得到密封件正常装配状态下装配力－装配路径曲

线的包络范围， 将其应用到伺服机构大尺寸组件密封装配工作中， 将降低密封装配失效及失效带来的不利影响， 有效

提高密封装配可靠性和质量。
关键词： 密封结构； 装配仿真； 装配力； 装配路径
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　 伺服机构大尺寸组件装配， 密封结构装配是关键

环节， 但是装配质量靠人工经验和后续验证保证。 在

刚体与带有密封结构的刚体的压装过程中， 量化装配

力， 并建立一套密封装配判损机制是提高装配质量的

有效解决方法。
密封结构在装配过程中受到挤压， 在轴向上产生

装配力。 装配力主要是由变形、 摩擦引起的， 其计算

分析复杂［１］。 而通过试验来得到装配力范围费时费

力， 且无法得到极限情况下的装配力范围。 有限元数

值算法可快速对密封结构的装配力进行预测［２］， 为密

封装配判损机制提供重要的数据参考。
在橡胶密封件仿真方面， 国内学者利用主流有限

元分析软件， 对简单密封圈做了大量的研究， 主要是

对影响密封圈密封性能的参数进行仿真研究［３－１０］。 文

献 ［１］ 基于实验和数据统计的方法提出了 Ｏ 形密封

圈装配中装配力－路径预测模型。 文献 ［２］ 利用有

限元分析软件 ＭＳＣ􀆰 Ｍａｒｃ 建立单金属浮动轴向密封有

限元模型， 模拟了实际装配过程， 并与实验进行了比

较。 总的来说， 国内外在密封结构装配仿真方面的研

究较为欠缺， 特别是径向密封的装配。 本文作者研究

组合密封结构径向密封装配的装配力 －路径预测

模型。
１　 仿真模型

１􀆰 １　 模型背景

研究对象为某作动器油箱及油箱活塞的两道密封

结构， 如图 １ 所示， 第一道密封结构为活塞上的组合

密封结构， 第二道密封结构为油箱上的挡圈－Ｘ 形密

封圈密封并列结构。 活塞压装进油箱时， 需要经过这

两道密封结构。 以上两道密封结构都为轴对称结构，
密封形式为径向动态密封。



图 １　 密封结构

Ｆｉｇ １　 Ｓｅａｌｉｎｇ ｓｔｒｕｃｔｕｒｅ

安装过程中， 将油箱活塞压装进油箱的深度定义

为装配路径。 图 ２ 示出了不同装配路径时， 油箱与活

塞的相对装配状态。 可见， 装配路径不同， 工件装配

力也不同。
根据以上分析及有限元分析原理， 分别建立组合

密封圈、 挡圈－Ｘ 形密封圈装配有限元模型， 再将仿

真得出的两条装配力－装配路径曲线在装配路径上叠

加， 得到总的装配力。
研究的径向动态密封的结构、 约束和载荷是轴对

称的， 可简化成 ２Ｄ 问题进行分析。 建立几何模型

后， 用 Ｍｏｏｎｅｙ⁃Ｒｉｖｌｉｎ 模型来描述橡胶材料， 应变能

方程为

Ｗ＝Ｃ１０（ Ｉ１－３）＋Ｃ１０（ Ｉ２－３） （１）
式中： Ｃ１０和 Ｃ０１为穆尼材料常数， 可由从实验获得的

经验公式［４］ 中根据橡胶材料的硬度 （或弹性模量）
计算得出。

图 ２　 不同路径的装配力分析

Ｆｉｇ ２　 Ａｎａｌｙｓｉｓ ｏｆ ａｓｓｅｍｂｌｙ ｆｏｒｃｅ ａｔ ｄｉｆｆｅｒｅｎｔ ｐａｔｈ

　 　 密封中的 Ｏ 形圈和 Ｘ 形圈材料为丁腈橡胶， 组

合密封圈材料为聚氨酯橡胶， 其性能参数见表 １。

表 １　 材料参数

Ｔａｂｌｅ １　 Ｍａｔｅｒｉａｌ ｐａｒａｍｅｔｅｒ
橡胶材料 Ｃ１０ ／ ＭＰａ Ｃ０１ ／ ＭＰａ 密度 ρ ／ （ｇ·ｃｍ－３）
聚氨酯 ０．２９９ ２．７９ １．２４

丁腈橡胶 １．８７ ０．４７ １

１􀆰 ２　 建模仿真

建立挡圈－Ｘ 形密封圈模型中， 挡圈装配时没有

过盈量， 忽略其对装配力的影响， 将模型简化成单个

Ｘ 形密封圈模型。 建立的有限元模型如图 ３ 所示。 因

为油箱及其活塞杆材料是铝合金， 硬度远大于橡胶，
故将密封圈看成柔体， 将油箱和活塞杆视为刚体。 定

义接触对， 摩擦因数取为 ０􀆰 １２。 完成前处理后， 约

束油箱、 油箱活塞的全部位移自由度。 最后对活塞杆

施加轴向位移载荷， 表示压装过程。 仿真模型输入参

数示意图如图 ４ 所示。

图 ３　 有限元模型

Ｆｉｇ ３　 Ｆｉｎｉｔｅ ｅｌｅｍｅｎｔ ｍｏｄｅｌ （ａ） ｃｏｍｂｉｎｅｄ ｓｅａｌｉｎｇ ｒｉｎｇ；
（ｂ） Ｘ⁃ｒｉｎｇ
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图 ４　 有限元模型输入参数汇总

Ｆｉｇ ４　 Ｉｎｐｕｔ ｐａｒａｍｅｔｅｒ ｏｆ ｍｏｄｅｌ

　 　 密封圈仿真状态随装配路径而变化， 挤压变化状

态图如图 ５ 所示。

图 ５　 密封结构挤压状态

Ｆｉｇ ５　 Ｓｑｕｅｅｚｅ ｓｔａｔｕｓ ｏｆ ｓｅａｌ ｓｔｒｕｃｔｕｒｅ

２　 装配力主要影响因素

经过分析， 工件误差、 密封件结构误差、 润滑情

况等因素可能对装配力有较大影响， 通过仿真的手段

来研究各因素对装配力的影响权重， 最终得到仿真装

配力包络曲线的关键变量。
２􀆰 １　 润滑介质的影响

润滑油黏度是润滑油十分重要的性质， 就对装配

工作实施正确润滑的关键。 黏度过大时流动性不好，
摩擦面得不到充分润滑， 装配时摩擦因数相对较大；
黏度过小则会影响润滑油膜的形成。 图 ６ 示出了不同

润滑油黏度对应的摩擦因数下的装配力－路径曲线。

图 ６　 润滑介质对装配力的影响

Ｆｉｇ ６　 Ｉｍｐａｃｔ ｏｆ ｌｕｂｒｉｃａｔｉｎｇ ｍｅｄｉｕｍ ｏｎ ａｓｓｅｍｂｌｙ ｆｏｒｃｅ

从图 ６ 可以看出， 润滑油种类不影响装配力－装
配路径曲线的变化趋势， 影响的是装配力的大小。 润

滑油黏度越大， 装配力越大。 摩擦因数增加 ０􀆰 ０３，
最后稳定的装配力增加 ９０ Ｎ 左右。
２􀆰 ２　 密封件尺寸公差的影响

分析 ２ 个密封结构关键尺寸， 影响装配力的主要

尺寸公差如图 ７ 所示。

图 ７　 密封结构关键尺寸

Ｆｉｇ ７　 Ｋｅｙ ｓｉｚｅ ｏｆ ｓｅａｌ ｓｔｒｕｃｔｕｒｅ （ａ） ｃｏｍｂｉｎｅｄ ｓｅａｌｉｎｇ ｒｉｎｇ；
（ｂ） Ｘ⁃ｒｉｎｇ
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其中， 关键尺寸公差取值为： Ａ ＝ （５±０．１） ｍｍ，
Ｂ＝（４􀆰 ３±０􀆰 １） ｍｍ， Ｃ ＝ （３􀆰 ５３±０􀆰 １２） ｍｍ， Ｄ ＝ （７±
０􀆰 ２） ｍｍ， α＝ ３３°±１􀆰 ５°， β＝ ３０°±１􀆰 ５°。

经分析密封结构尺寸公差对装配力大小的影响，
确定 ４ 组极限尺寸， 分别仿真得到 ２ 组密封圈装配力

－路径曲线的上、 下限。 从图 ８ 所示的仿真曲线图可

以看出， 密封圈的公差对装配力大小影响很大。 第一

道密封圈装配力上限与基本尺寸装配力各波峰差距为

５２２～３００ Ｎ， 装配力下限与基本尺寸装配力各波峰差

距为 ２８６～２４５ Ｎ。 除去因第一道密封圈对装配力的影

响， 第二道星形密封圈因本身结构公差导致， 装配力

上限与基本尺寸装配力各波峰差距为 ２７～３７ Ｎ， 装配

力下限与基本尺寸装配力各波峰差距为 ２２～２５ Ｎ。
两道密封圈装配力上限相对其基本尺寸装配力分

别增大了一倍， 装配力下限相对降低了 ５０％。 综上

分析， 密封结构本身的尺寸公差是影响装配力大小的

关键因素。

图 ８　 密封结构尺寸公差对装配力的影响

Ｆｉｇ ８　 Ｉｍｐａｃｔ ｏｆ ｓｅａｌ ｓｔｒｕｃｔｕｒｅ ｓｉｚｅ ｏｎ ａｓｓｅｍｂｌｙ ｆｏｒｃｅ

２􀆰 ３　 工件误差的影响

工件误差由工件配合公差和配合面形位误差组

成。 影响装配力的工件关键配合尺寸主要有两个尺

寸， 形位误差主要有四种类型， 即鼓形、 凹形、 锥

形、 倒锥形， 详见图 ９。 其中， 关键尺寸公差取值

为： Ｒ１ ＝ ７４􀆰 ５０
－０􀆰 ０５ ｍｍ， Ｒ２ ＝ ８５＋０􀆰 ０５

０ ｍｍ， Ｒ３ ＝ ２０􀆰 ７＋０􀆰 ０２３
０

ｍｍ， Ｒ４ ＝ １７－０􀆰 ０１２ ５
－０􀆰 ０２５ ｍｍ， Δδ＝ ０􀆰 １ ｍｍ。

图 ９　 工件关键配合尺寸

Ｆｉｇ ９　 Ｆｉｔ ｔｏｌｅｒａｎｃｅ ｏｆ ｗｏｒｋｐｉｅｃｅｓ （ａ） ｆｉｒｓｔ ｓｅａｌ ｒｉｎｇ； （ｂ） ｓｅｃｏｎｄ ｓｅａｌ ｒｉｎｇ； （ｃ） ｆｏｒｍ ａｎｄ ｐｏｓｉｔｉｏｎ ｅｒｒｏｒ

　 　 公差的存在导致需配合的零部件与密封结构的过

盈量有差异， 从而导致密封结构的压缩率变化。 对工

件关键配合尺寸极限值进行仿真分析， 得到相应包络

曲线， 如图 １０ 所示。

图 １０　 工件配合公差对装配力的影响

Ｆｉｇ １０　 Ｉｍｐａｃｔ ｏｆ ｆｉｔ ｔｏｌｅｒａｎｃｅ ｏｆ ｗｏｒｋｐｉｅｃｅ ｏｎ ａｓｓｅｍｂｌｙ ｆｏｒｃｅ
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　 　 从图 １０ 可知， 不同工件配合尺寸公差下， 装配

力－路径曲线趋势不变。 配合间隙越小， 压缩率越

大， 装配力越大， 产生最大装配力的路径位移越小。
压装第一道密封圈时， 工件极限配合公差为 ０􀆰 １ ｍｍ，
在配合尺寸处于极限状态时组合密封圈的装配力相差

１００ Ｎ 左右， 详见图 １０ （ｃ）； 压装第二道密封圈时，
工件极限配合尺寸在 ０􀆰 ０３ ｍｍ， 在配合尺寸处于极限

状态时星形密封圈的装配力相差 ４ Ｎ 左右。
工件形位误差范围一般在 ０􀆰 ０１ ｍｍ 以内， 从上

文对工件配合尺寸误差的仿真分析可知， 由于形位误

差很小， 其对装配力的影响不超过± １０ Ｎ， 影响很

小， 忽略考虑。
２􀆰 ４　 装配速度的影响

在瞬态分析中， 在相同位移载荷的条件下， 改变

载荷加载时间， 来改变仿真装配速度的大小， 仿真结

果显示， 改变压装速度， 对模型装配力－装配路径无

影响。
３　 实验及仿真模型校验

压装实验台如图 １１ 所示， 将油箱通过工装固定

在实验台的自调整平台上， 油箱活塞与油箱初步接

触， 设置实验台相关参数， 压板将油箱活塞匀速压装

进油箱中。 实验台压板上有一个力传感器， 通过力传

感器测量这个过程中的装配力。 选取一个工件完成

１０ 组重复实验， 得出装配力－装配路径的数据如图 １２
所示。

图 １１　 实验台

Ｆｉｇ １１　 Ｅｘｐｅｒｉｍｅｎｔａｌ ｒｉｇ

图 １２　 实验装配力－装配路径曲线

Ｆｉｇ １２　 Ｔｅｓｔｅｄ ｆｏｒｃｅ⁃ｐａｔｈ ｏｆ ｓｅａｌ ｓｔｒｕｃｔｕｒｅ

考虑到各参数对装配力的影响， 结合实验数据调

整参数和几何模型， 分别对两道密封结构仿真， 得到

两道密封结构的装配力－装配路径曲线。 将两者装配

力－装配路径曲线在整体装配路径上进行叠加后， 得

到工件装配力－装配路径曲线， 如图 １３ 所示， 该曲线

一共存在 ５ 处波峰。 可以看出， 因压装组合密封圈产

生 ３ 处波峰， 因压装 Ｘ 形密封圈产生 ２ 处波峰。 两道

密封圈压装状态平稳时， 装配力处于一个稳定值。

图 １３　 工件装配力－装配路径曲线

Ｆｉｇ １３　 Ｉｎｔｅｇｒａｔｅｄ ｆｏｒｃｅ⁃ｐａｔｈ ｏｆ ｓｅａｌ ｓｔｒｕｃｔｕｒｅ

剔除实验结果差别较大的 ２ 组， 分别计算曲线在

５ 个波峰处的平均值， 并与仿真值进行对比， 见表 ２。

表 ２　 装配力数据对比

Ｔａｂｌｅ ２　 Ｃｏｍｐａｒｉｓｏｎ ｏｆ ｓｉｍｕｌａｔｉｏｎ ａｎｄ ｔｅｓｔ ｒｅｓｕｌｔｓ
波峰处 １ ２ ３ ４ ５

实验值 Ｆ ／ Ｎ ５６４．９ ３０３．１ ５０３．１ １４８．０ １４０．７
仿真值 Ｆ ／ Ｎ ５３７．８ ３２７．６ ５１９．１ １５７．１ １４８．８
误差 ｅ ／ ％ ４．８％ ８．１％ ３．１％ ６．２％ ５．８％

仿真得出的装配力－装配路径曲线趋势与实验完
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全吻合， 存在 ５ 个波峰， 各峰值处的仿真值与实验值
的误差在 １０％以内。 经分析， 误差来源于 ３ 个方面：
一是实验台、 测力传感器精度引起的实验误差； 二是

仿真模型参数误差， 仿真模型中， 模型尺寸是公称尺

寸， 并非特定实验件的尺寸， 此外， 模型中橡胶材

料、 摩擦因数等参数的设定与实际可能存在差异； 三

是在整个仿真过程中， 建模中的网格划分及求解算法

的选定、 收敛区间和精度的选择等导致的误差。
利用仿真方法研究密封装配的装配力， 主要目的

是得到密封装配正常情况下的装配力范围， 为判断密

封装配情况提供有效的数据参考。 仿真结果与实验值

的误差在 １０％以内， 证明建立的模型合理， 满足工

程应用的需要。
４　 形成包络范围及失效判断

通过对密封结构装配影响因素的探讨， 当摩擦因

数最小、 密封结构尺寸处于减小装配力极限状态、 工

件配合间隙最大时， 可以得到密封结构装配力－装配

路径包络范围的最小边界； 反之， 可以得到装配力－
装配路径包络范围的最大边界。 仿真得出曲线包络范
围如图 １４ 所示。 在实际装配过程中， 可将仿真得到

的包络曲线作为密封装配力参考数据， 判断密封结构

装配状态是否正常， 控制装配力在包络范围内。 当装

配力不在包络范围内， 可以判断密封装配失效， 停止

压装及时避免密封结构装配失效及因失效带来的不利

影响。

图 １４　 装配力－路径包络范围

Ｆｉｇ １４　 Ｅｎｖｅｌｏｐｅ ｒａｎｇ ｏｆ ｆｏｒｃｅ⁃ｐａｔｈ

５　 结论
（１） 以某伺服机构作动器油箱及油箱活塞的密

封结构为研究对象， 建立了油箱－密封结构－油箱活

塞装配体有限元模型， 分析了影响装配力的关键因

素， 预测了正常装配情况下装配力－装配路径曲线的

包络范围。
（２） 对油箱及油箱活塞进行了压装试验， 根据

实验数据， 调节仿真模型， 仿真结果与实验结果装配

力－路径曲线趋势完全一致， 峰值数值误差控制在

１０％以内， 仿真模型有效， 可进一步仿真求装配力包
络范围。

（３） 影响装配力的关键因素有装配润滑剂种类、
密封结构尺寸公差和工件配合公差等， 而装配速度对
装配力－路径曲线无影响。

（４） 仿真中采用的是摩擦因数为分段设置， 与
实验结果相符， 可通过仿真手段反推出实际装配过程
中的摩擦因数。
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