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Ｅｄｉｔｏｒ： ＬＩＵ Ｎａ　 ＺＨＯＵ Ｘｉｕｎａ
Ｌａｙｏｕｔ Ｄｅｓｉｇｎ： ＤＥＮＧ Ｌｉｎｑｉａｎ
Ｔｅｌ： （８６２０） ３２３８５３１３
Ｗｅｂ： ｗｗｗ􀆰 ｒｈｙｍｆ􀆰 ｃｏｍ􀆰 ｃｎ
Ｅ⁃ｍａｉｌ： ｒｈｙｍｆ＠ ｇｍｅｒｉ􀆰 ｃｏｍ

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

Ｂｏａｒｄ ｏｆ Ｇｕａｎｇｄｏｎｇ
Ｏｖｅｒｓｅａｓ Ｄｉｓｔｒｉｂｕｔｏｒ： Ｃｈｉｎａ Ｉｎｔｅｒｎａｔｉｏｎａｌ Ｂｏｏｋ Ｔｒａｄｉｎｇ

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

Ｃｏｎｔｅｎｔｓ
Ｒｅｓｅａｒｃｈ ａｎｄ Ｔｅｓｔ

Ｉｎｆｌｕｅｎｃｅ ｏｆ Ａｓｙｍｍｅｔｒｉｃ Ｓｕｒｆａｃｅ Ｔｅｘｔｕｒｅ ｏｎ
Ｆｒｉｃｔｉｏｎ Ｐｅｒｆｏｒｍａｎｃｅ ｏｆ Ｊｏｕｒｎａｌ Ｂｅａｒｉｎｇｓ

ＷＡＮＧ Ｂａｏｍｉｎ　 ＮＡＮ Ｙａｎｇ （１）
…………

…………………
Ｉｎｆｌｕｅｎｃｅ ｏｆ Ｄｉｆｆｅｒｅｎｔ Ｆｉｌｌｅｔ Ｒａｄｉｕｓ ｏｆ Ｇｒｏｏｖｅ Ｅｄｇｅ ｏｎ

Ｏ－ｒｉｎｇ Ｓｅａｌ ｗｉｔｈ Ｒｅｔａｉｎｉｎｇ Ｒｉｎｇ
ＺＨＡＯ Ｊｉｎｇｙｉ　 ＬＵＯ Ｙｕａｎｋｕｉ　 ＧＵＯ Ｒｕｉ　

…………………
………

ＷＡＮＧ Ｊｉａｎｗｅｉ　 ＴＡＮＧ Ｙｉｎｇｄａ　
ＰＡＮ Ｙｕｘｕｎ　 ＬＩＵ Ｙａｏ （８）

Ｓｔｕｄｙ ｏｆ Ｓｕｒｆａｃｅ Ｗｅａｒ Ｍｏｄｅｓ Ｃｈａｒａｃｔｅｒｉｓｔｉｃｓ Ｂａｓｅｄ ｏｎ
Ｍｕｌｔｉｆｒａｃｔａｌ Ｄｅｔｒｅｎｄｅｄ Ｆｌｕｃｔｕａｔｉｏｎ Ａｎａｌｙｓｉｓ
Ａｌｇｏｒｉｔｈｍ ＺＨＡＮＧ Ｙｉｂｉｎｇ　 ＣＨＥＮ Ｃｏｎｇ　………

ＬＩＵ Ｌｉｐｅｎｇ　 ＨＵ Ｒｕｉ （１５）
Ｓｔｕｄｙ ｏｎ Ｓｔｅａｄｙ Ｓｔａｔｅ Ｐｅｒｆｏｒｍａｎｃｅ ｏｆ Ｇａｓ－Ｌｉｑｕｉｄ

Ｔｗｏ－Ｐｈａｓｅ Ｆｌｕｉｄ Ｄｙｎａｍｉｃ Ｐｒｅｓｓｕｒｅ Ｓｅａｌ ｉｎ
Ｓｐｉｒａｌ Ｇｒｏｏｖｅ ｏｆ Ｃｙｌｉｎｄｅｒ

ＤＩＮＧ Ｘｕｅｘｉｎｇ　 ＬＩＵ Ｈｏｎｇ　 ＷＡＮＧ Ｓｈｉｐｅｎｇ　
…………………………

……
ＹＡＮ Ｒｕｑｉ　 ＸＵ Ｊｉｅ （２２）

Ｓｔｕｄｙ ｏｎ Ｓｔｒｕｃｔｕｒｅ ａｎｄ Ｂｅａｒｉｎｇ Ｃｈａｒａｃｔｅｒｉｓｔｉｃｓ ｏｆ Ａｉｒ
Ｂｅａｒｉｎｇ ｗｉｔｈ Ａｃｔｉｖｅ Ｃｏｎｔｒｏｌ Ｓｌｉｔ Ｔｈｒｏｔｔｌｉｎｇ

ＬＵＯ Ｑｉａｎｇ　 ＹＵ Ｐｕｌｉａｎｇ　 ＨＵ Ｈｕｉ　
………

……………
ＪＩＡＮＧ Ｑｉｎｇ　 ＸＩＡＮ Ｘｉａｏｄｏｎｇ （３０）

Ｆｉｎｉｔｅ Ｅｌｅｍｅｎｔ Ａｎａｌｙｓｉｓ ｏｆ Ｆｒｉｃｔｉｏｎａｌ Ｎｏｉｓｅ ｆｏｒ
Ａｉｒ－ｃｏｎｄｉｔｉｏｎｉｎｇ Ｒｏｔｏｒ Ｃｏｍｐｒｅｓｓｏｒ

ＳＯＮＧ Ｆａｎｇｔａｏ　 ＣＨＥＮ Ｇｕａｎｇｘｉｏｎｇ　
………………

……………
ＳＯＮＧ Ｑｉｆｅｎｇ　 ＹＡＮＧ Ｂｕｌｅｉ （３７）

Ｓｔｕｄｙ ｏｎ Ｔｈｅｒｍａｌ Ｄｅｆｏｒｍａｔｉｏｎ ｏｆ Ｔｗｏ－ｗａｙ Ｃｏｎｎｅｃｔｅｄ
Ｇｒｏｏｖｅ ＺＨＡＯ Ｗｅｎｋａｉ　 ＷＡＮＧ Ｊｉｎｇａｎｇ （４４）…

Ｅｆｆｅｃｔ ｏｆ Ｃｏｐｐｅｒ－ｃｏａｔｅｄ Ｇｒａｐｈｉｔｅ Ｃｏｎｔｅｎｔ ｏｎ Ｆｒｉｃｔｉｏｎ ａｎｄ
Ｗｅａｒ Ｐｒｏｐｅｒｔｉｅｓ ｏｆ Ｃｕ－Ｍｎ－Ａｌ Ｃｏｍｐｏｓｉｔｅｓ

ＰＥＮＧ Ｃｈｅｎｇｚｈａｎｇ　 ＺＵＯ Ｓｉ （５１）
………

………………
Ｉｎｆｌｕｅｎｃｅ ｏｆ Ｇａｓ Ｌｉｑｕｉｄ Ｔｗｏ Ｐｈａｓｅ ｏｎ Ｕｌｔｒａｓｏｎｉｃ Ｔｅｓｔｉｎｇ

Ａｃｃｕｒａｃｙ ｏｆ Ｍｅｃｈａｎｉｃａｌ Ｓｅａｌ Ｌｕｂｒｉｃａｔｉｏｎ Ｆｉｌｍ
ＬＩＵ Ｃｈａｏｆｅｎｇ　 ＪＩＡ Ｑｉａｎ　 ＺＨＥＮＧ Ｙｕｂｏ　

…
………

ＤＯＮＧ Ｘｉｎｙｉ　 ＷＡＮＧ Ｊａｎｌｅｉ （５７）
Ｆｒｉｃｔｉｏｎ ａｎｄ Ｗｅａｒ Ｐｒｏｐｅｒｔｉｅｓ ｏｆ ＧＣｒ１５ ａｎｄ Ｇ２０ＣｒＮｉ２Ｍｏ

Ｂｅａｒｉｎｇ Ｓｔｅｅｌｓ ｕｎｄｅｒ Ｈｉｇｈ Ｔｅｍｐｅｒａｔｕｒｅ Ｌｕｂｒｉｃａｔｉｏｎ
ＭＡ Ｂｉａｏ　 ＦＵ Ｌｉｈｕａ　 ＳＨＡＮＧＧＵＡＮ Ｂａｏ　………

ＤＵ Ｓａｎｍｉｎｇ　 ＭＡＯ Ｙａｎｓｈａｎ　
ＹＵＥ Ｙｕｎ　 ＺＨＡＮＧ Ｙｏｎｇｚｈｅｎ （６２）

Ｅｆｆｅｃｔ ｏｆ Ｌｏａｄ ａｎｄ Ｓｐｅｅｄ ｏｎ Ｔｒｉｂｏｌｏｇｉｃａｌ Ｐｒｏｐｅｒｔｉｅｓ
ｏｆ ＨＤＰＥ Ｍｕｌｔｉｐｌｅ Ｃｏｍｐｏｓｉｔｅｓ

ＺＨＯＵ Ｚｈｕｏ　 ＬＯＮＧ Ｃｈｕｎｇｕａｎｇ　
……………………

…………………
ＭＩＮ Ｊｉａｎｘｉｎ　 ＬＩ Ｓｈｕａｉ （６９）



Ｅｆｆｅｃｔｓ ｏｆ Ｎｉｃｋｅｌ Ｐｌａｔｅｄ Ｇｒａｐｈｉｔｅ Ｍａｇｎｅｔｉｃ Ｎａｎｏｐａｒｔｉｃｌｅｓ
Ａｐｐｌｉｅｄ ｔｏ ＺＬ１０９ Ａｌｕｍｉｎｕｍ Ａｌｌｏｙ Ｍｉｃｒｏａｒｃ
Ｏｘｉｄａｔｉｏｎ Ｒｅａｃｔｉｏｎ Ｐｒｏｃｅｓｓ ａｎｄ Ｗｅａｒ－ｒｅｓｉｓｔｉｎｇ
Ｐｅｒｆｏｒｍａｎｃｅ ＨＵＩ Ｊｉｅ　 ＳＵＮ Ｃｈａｎｇｆｅｉ　…………

ＭＡ Ｃｈｕｎｓｈｅｎｇ （７５）
Ｉｎｆｌｕｅｎｃｅ ｏｆ Ｓｍａｌｌ Ｌａｂｙｒｉｎｔｈ Ｓｅａｌ Ｃｌｅａｒａｎｃｅ ｏｎ

Ｐｅｒｆｏｒｍａｎｃｅ ｏｆ Ｃｅｎｔｒｉｆｕｇａｌ Ｒｅｆｒｉｇｅｒａｔｉｏｎ
Ｃｏｍｐｒｅｓｓｏｒｓ ＹＩ Ｋｅｘｉｎ　 ＹＵ Ｇｕｏｘｉｎ　……………

ＺＨＡＯ Ｙｕａｎｙａｎｇ　 ＬＩ Ｌｉａｎｓｈｅｎｇ （８２）
Ａｐｐｌｉｃａｔｉｏｎ ａｎｄ Ｄｅｖｅｌｏｐｍｅｎｔ

Ｃｏｍｐａｒｉｓｏｎ ｏｆ Ｔｗｏ Ｓｏｌｕｔｉｏｎ Ｍｏｄｅｌｓ ｉｎ Ｐｏｉｎｔ
Ｃｏｎｔａｃｔ Ｍｉｘｅｄ Ｌｕｂｒｉｃａｔｉｏｎ
ＷＡＮＧ Ｘｕ　 ＬＩＡＮＧ Ｈｅ　 ＷＡＮＧ Ｗｅｎｚｈｏｎｇ （８８）

………………………

Ｒｅｓｅａｒｃｈ ｏｎ Ｌｉｆｅ Ｐｒｅｄｉｃｔｉｏｎ ｏｆ Ｒｏｔａｒｙ Ｓｈａｆｔ Ｌｉｐ Ｓｅａｌ Ｒｉｎｇ
ＺＨＡＮＧ Ｆｕｙｉｎｇ　 ＺＨＡＮＧ Ｙｕａｎｈａｏ　…………………

ＧＡＯ Ｙｏｎｇｘｉｎ （９６）
Ｄｅｓｉｇｎ ａｎｄ Ａｎａｌｙｓｉｓ ｏｆ Ｓｐｒａｙ Ｌｕｂｒｉｃａｔｉｏｎ Ｓｙｓｔｅｍ ｆｏｒ

Ｐｌａｎｅｔａｒｙ Ｇｅａｒｂｏｘ Ｂａｓｅｄ ｏｎ Ｆｌｏｗｍａｓｔｅｒ Ｓｏｆｔｗａｒｅ
ＷＡＮＧ Ａｏ　 ＴＡＮ Ｗｕｚｈｏｎｇ （１０２）………………

Ｓｙｎｔｈｅｓｉｓ ａｎｄ Ｔｒｉｂｏｌｏｇｉｃａｌ Ｐｒｏｐｅｒｔｉｅｓ ｏｆ Ｌａｍｅｌｌａｒ
Ａｌｕｍｉｎｏｓｉｌｉｃａｔｅｓ－Ｃ１８Ｎ

＋Ｍｅ３

ＨＡＮ Ｌｕｋｕｎ　 ＮＩＵ Ｗｅｎｘｉｎｇ　
………………………

……………………
ＸＵ Ｈｏｎｇ　 ＤＯＮＧ Ｊｉｎｘｉａｎｇ （１０９）

Ｔｅｓｔ ａｎｄ Ａｎａｌｙｓｉｓ ｏｆ Ｄｙｎａｍｉｃ Ｓｅａｌｉｎｇ Ｐｅｒｆｏｒｍａｎｃｅ ｏｆ
Ｌａｒｇｅ Ｓｉｚｅ Ｏ－ｓｈａｐｅｄ Ｎｉｔｒｉｌｅ Ｒｕｂｂｅｒ Ｒｉｎｇ

ＷＡＮＧ Ｑｉｎｇｑｉｎｇ　 ＭＡ Ｇｕｏｌｕ　
………

……………………
ＺＥＮＧ Ｇｕｏｙｉｎｇ　 ＸＩＥ Ｑｉａｎｇ　

ＨＥ Ｌｉｎ　 ＹＵＡＮ Ｙｏｎｇｒｕｎ （１１６）
Ｐｒｅｐａｒａｔｉｏｎ ａｎｄ Ｔｒｉｂｏｌｏｇｉｃａｌ Ｐｒｏｐｅｒｔｉｅｓ ｏｆ ｈ－ＢＮ Ｄｏｔｔｅｄ

ｗｉｔｈ Ｃｕ Ｎａｎｏｐａｒｔｉｃｌｅｓ ａｓ Ｌｕｂｒｉｃａｎｔ Ａｄｄｉｔｉｖｅ
ＬＩＵ Ｙｉｆｅｉ　 ＬＩＵ Ｃｈａｏｌｉｎ　

……
…………………………

ＬＩ Ｚｈｕｊｕｎ　 ＳＵ Ｆｅｎｇｈｕａ （１２２）

Ｔｈｒｅｅ－ｄｉｍｅｎｓｉｏｎａｌ Ｆｉｎｉｔｅ Ｅｌｅｍｅｎｔ Ａｎａｌｙｓｉｓ ａｎｄ Ｓｔｒｕｃｔｕｒａｌ
Ｏｐｔｉｍｉｚａｔｉｏｎ ｏｆ Ｒｕｂｂｅｒ Ｃｏｒｅ ｏｆ Ｒｏｔａｔｉｎｇ
Ｃｏｎｔｒｏｌ Ｈｅａｄ

ＧＵＯ Ｌｉａｎｇｌｉｎ　 ＳＯＮＧ Ｓｈｕｎｐｉｎｇ　
………………………………………

…………………
ＬＩ Ｇａｎｇ　 ＬＩ Ｊｕｎｘｉｏｎｇ　

ＨＡＮ Ｘｕｅｙｉｎｇ　 ＸＩＡ Ｃｈｅｎｇｙｕ （１２９）
Ｔｅｃｈｎｉｃａｌ Ａｎａｌｙｓｉｓ

Ｔｈｅｒｍａｌ－Ｓｔｒｅｓｓ Ｃｏｕｐｌｉｎｇ Ａｎａｌｙｓｉｓ ｏｎ Ｓｅａｌｉｎｇ Ｒｉｎｇ ｆｏｒ
Ｄｏｕｂｌｅ Ｍｅｃｈａｎｉｃａｌ Ｓｅａｌ ｏｆ Ｓｌｕｒｒｙ Ｐｕｍｐ

ＹＩＮ Ｒｕｎｓｈｅｎｇ　 ＭＵＴＥＬＬＩＰ Ａｈｍａｔ　
…………

……………
ＧＥＮＧ Ｊｕｎ （１３７）

Ｅｓｔａｂｌｉｓｈｍｅｎｔ ｆｏｒ Ｄａｍａｇｅ Ｔｈｒｅｓｈｏｌｄ ｏｆ Ｃｌｕｔｃｈ Ｆｒｉｃｔｉｏｎ
Ｅｌｅｍｅｎｔ Ｂａｓｅｄ ｏｎ Ｄｕａｌ Ｐａｒａｍｅｔｅｒｓ

ＬＩ Ｊｉｎ　 ＷＡＮＧ Ｌｉｙｏｎｇ　
………………

…………………………
ＷＵ Ｊｉａｎｐｅｎｇ　 ＬＩ Ｌｅ （１４３）

Ｓｔｕｄｙ ｏｎ Ｑｕａｎｔｉｔａｔｉｖｅ Ｓｔｒｕｃｔｕｒｅ－Ａｃｔｉｖｉｔｙ Ｒｅｌａｔｉｏｎｓｈｉｐ ｏｆ
Ｅｘｔｒｅｍｅ Ｐｒｅｓｓｕｒｅ ａｎｄ Ａｎｔｉｗｅａｒ Ｐｒｏｐｅｒｔｉｅｓ ｏｆ
Ｘａｎｔｈａｔｅｓ Ｈｅｔｅｒｏｃｙｃｌｉｃ Ｃｏｍｐｏｕｎｄｓ

ＬＩ Ｙａｎｇ　 ＧＡＯ Ｘｉｎｌｅｉ　 ＬＶ Ｓｉｃｈａｏ　
………………

……………
ＨＵＡＮＧ Ｃｈｅｎｇｒｕｉ　 ＷＡＮＧ Ｔｉｎｇｔｉｎｇ （１５２）

Ｅｎｔｅｒｐｒｉｓｅ Ｆｏｒｕｍ
Ｄｅｖｅｌｏｐｍｅｎｔ ａｎｄ Ａｐｐｌｉｃａｔｉｏｎ ｏｆ ａ Ｈｉｇｈ－ｐｅｒｆｏｒｍａｎｃｅ

Ｇｒｅａｓｅ Ｕｓｅｄ ｆｏｒ Ｉｎｄｕｓｔｒｉａｌ Ｒｏｂｏｔ
ＬＩ Ｊｉａｎｍｉｎｇ　 ＱＩＵ Ｊｉａｎｗｅｉ　

…………………
………………………

ＬＩＵ Ｃｈａｎｇｂｉｎ　 ＹＡＮＧ Ｓｏｎｇｌｉｎ　
ＺＨＡＮＧ Ｘｉｎｒｕｉ　 ＷＡＮＧ Ｘｉａｏｙｕｅ （１５８）

Ｒｅｓｅａｒｃｈ ａｎｄ Ａｐｐｌｉｃａｔｉｏｎ ｏｆ Ｏｉｌ Ｓｅｌｅｃｔｉｏｎ ａｎｄ
Ｏｐｔｉｍｉｚａｔｉｏｎ ｉｎ Ｃｏａｌ－Ｃｈｅｍｉｃａｌ Ｅｎｔｅｒｐｒｉｓｅｓ

ＺＨＯＮＧ Ｌｏｎｇｆｅｎｇ （１６３）
………

…………………………
Ａｎａｌｙｓｉｓ ｏｎ Ｇｅｎｅｒａｔｉｏｎ ａｎｄ Ｅｆｆｅｃｔ ｏｆ Ａｄｈｅｓｉｏｎ
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非对称结构表面织构对滑动轴承摩擦性能的影响∗

王保民　 南　 洋
（兰州理工大学机电工程学院　 甘肃兰州 ７３００５０）
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摘要： 为揭示织构凹坑方式对径向滑动轴承摩擦性能的影响， 基于气液两相流理论， 建立径向滑动轴承腔内油气

两相流数值计算模型。 将传统普通织构改进为出入口呈阶梯状的非对称织构， 定义出入口壁面高度比值 Ｈ 为非对称因

数， 采用 ＳＩＭＰＬＥＣ算法进行求解， 分析非对称因数对凹槽织构单元流体域内流场的影响， 探讨径向滑动轴承不同位置

织构、 不同转速下非对称因数对摩擦学性能的影响。 结果表明： 凹槽织构排布于收敛楔入口能够有效提高摩擦学性

能； 由于流场速度和方向的变化以及织构凹坑出口处产生的双涡旋的影响， 不同 Ｈ 值上壁面压力均大于对称织构与无

织构工况； 随着转速的提高， 轴承腔内油相体积分数下降， Ｈ＝ ０􀆰 ２５时承载能力最高， 摩擦因数最小。 因此， 研究非

对称表面织构对改良径向滑动轴承的润滑效果具有重要意义。
关键词： 径向滑动轴承； 凹槽织构； 非对称因数； 承载力； 摩擦因数

中图分类号： ＴＨ１１７􀆰 １； ＴＨ１３３􀆰 ３３
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　 径向滑动轴承结构简单、 工作平稳可靠， 能够承 受一定的径向载荷， 相较于滚动轴承承载力高、 故障

率低、 维护方便， 在旋转机械设备中获得了广泛应

用［ １］。 但润滑不当或载荷过大引起的摩擦磨损已成

为滑动轴承失效的主要原因［ ２］， 因此， 提高轴承摩

擦学性能、 减小其实际工况中失效概率是优化滑动轴

承设计的主要内容。 表面织构技术通过人为技术手段



在摩擦副材料表面加工微尺寸凸体或凹坑， 从而达到

提高流体域动压润滑效果的目的， 现已成为表面摩擦

学的研究热点［ ３－４］。
ＨＡＭＩＬＴＯＮ等［ ５ ］于 ２０ 世纪 ６０ 年代年最先提出

在摩擦副表面加工有序的微尺寸凸体能够明显改善其

动压润滑状态， 引起了国内外学者的关注。 胡利鸿

等［ ６］揭示了织构降低界面摩擦磨损进而降低尖叫噪

声的机制， 证明了沟槽形、 圆坑形织构能够显著降低

摩擦系统高频噪声， 设计合理尺寸分布的表面织构能

够抑制某些特定噪声的产生。 ＭＥＮＧ 和 ＬＩ［ ７］建立了

多孔隙结构表面的流固耦合模型， 运用 ＦＳＩ方法分析

了复合织构对表面摩擦性能的影响， 结果表明立方凹

坑与球面凹坑的复合型织构能够更好地提高润滑剂的

承载能力。 ＬＩＮ等［ ８ ］研究了考虑空化效应的大面积织

构界面滑移现象， 结果表明， 在对织构的结构参数与

位置进行设计时， 新型织构及滑移边界条件可以作为

传统边界条件的补充。 王丽丽等［ ９］运用实验和数值

分析相结合的方法分析了微织构尺寸对轴承摩擦磨损

性能的影响， 并计算出了微织构的最优量纲一半径与

量纲一深度， 结果表明设计合理的微织构尺寸能够有

效提高滑动轴承的摩擦学性能。 王琳等人［ １０］对比分

析了大偏心率工况下方形织构对轴承热特性的影响，
研究得出方形织构对轴承最大油膜温升无明显影响，
但减小了油膜承载区的弹性变形。 ＷＡＮＧ 等［ １１］指出

在不同偏心比和不同外载荷下， 具有织构表面的轴承

承载能力更高， 表面织构化轴承油膜温度上升显著低

于无织构普通结构轴承。 张金煜和孟永钢［ １２］推导出

承载力与摩擦因数的表达式， 并设计加工了 ３种具有

不同尺寸的扇形直槽织构轴承进行了摩擦试验， 得到

了直槽织构参数的最优值。 张东亚等［ １３］采用激光蚀

刻方法在合金板材表面加工了矩形阵列与发射线阵列

排布方式的圆坑形织构， 研究表明， 表面织构的减摩

性能与金属板材表面滑动速度成正相关， 矩形阵列的

摩擦学性能优于发射线阵列。 刘小君等［ １４］设计加工

了 ４组具有不同织构面积率、 深度的关节球轴承试

样， 分析了表面峰态、 表面峰区平均材料体积、 表面

谷区平均空体体积等表面形貌参数对摩擦因数的影

响。 何霞等人［ １５］仿真分析了不同油膜厚度下， 织构

长宽比与动压润滑效果的关系， 得出了最优长宽比范

围， 并进行了实验验证， 发现摩擦副处于动压润滑时

１ ∶ ２的长宽比摩擦性能最优， 摩擦副处于混合摩擦

与边界润滑时织构长宽比越接近 １ ∶ １ 摩擦副摩擦学

性能越好。
以上研究为滑动轴承表面织构排布和尺寸参数设

计提供了重要的理论依据和实验基础。 现有研究大多

在宏观上实验验证了某种特定织构具有良好的摩擦学

特性并总结出织构设计的最优参数， 然而分析织构的

减摩机制则需要从微观角度出发， 分析织构凹坑处润

滑油的流动特性与流向特征。 鉴于此， 本文作者以

ＨＺ０４０径向滑动轴承为研究对象， 以库埃特流动特性

与流体动压润滑理论为依据， 建立高精度表面织构化

径向滑动轴承流体域有限元模型； 设计非对称沟槽织

构与普通沟槽织构进行对比， 利用 “非对称性” 引

起的润滑油流动特性变化分析了织构的减摩机制； 对

比分析了非对称因数对润滑油流向与流速的影响， 计

算了织构不同非对称因数在滑动轴承不同位置、 不同

转速下的油膜承载力与摩擦因数， 为径向滑动轴承轴

瓦表面凹槽织构参数设计提供了依据。
１　 基本控制方程

流体动力学的基本控制方程是通过对流场内流体

进行分析， 遵循三大基本守恒定律 （质量守恒定律、
动量守恒定律、 能量守恒定律） 所建立的控制方程。
径向滑动轴承采用油泵将高压润滑油从入口处压入轴

承腔， 轴承两端与外界大气相连， 假定空气与润滑油

均为不可压缩且互不相容的流体， 通过分析单位时间

内通过有限体积二相流质量， 计算得到流体运动微分

形式连续性方程：
∂ρ
∂ｔ
＋
∂（ρρｘ）
∂ｘ

＋
∂（ρρｙ）
∂ｙ

＋
∂（ρρｚ）
∂ｚ

＝ ０ （１）

引入矢量符号

ｄｉｖａ＝
∂ａｘ

∂ｘ
＋
∂ａｙ

∂ｙ
＋
∂ａｚ

∂ｚ
（２）

引入散度符号

Δ， 代入式 （１） 得
∂ρ
∂ｔ
＋ Δ·（ρｕ）＝ ０ （３）

∂ｕ
∂ｘ
＋∂ｖ
∂ｙ
＋∂ｗ
∂ｚ
＝ ０ （４）

假定气体相与液体相均为牛顿流体， 遵循牛顿流

体的黏性定律与牛顿第二定律， 故能推导出流体域沿

ｘ、 ｙ、 ｚ 方向上的动量方程的守恒形式：
∂（ρρｕ）
∂ｔ
＋ Δ·（ρｕＶ）＝ －

∂ｐ
∂ｘ
＋
∂τｘｘ

∂ｘ
＋
∂τｙｘ

∂ｙ
＋
∂τｚｘ

∂ｚ
＋ρｆｘ （５）

∂（ρρｖ）
∂ｔ
＋ Δ·（ρｖＶ）＝ －

∂ｐ
∂ｘ
＋
∂τｘｙ

∂ｘ
＋
∂τｙｙ

∂ｙ
＋
∂τｚｙ

∂ｚ
＋ρｆｙ （６）

∂（ρρｗ）
∂ｔ
＋ Δ·（ρｗＶ）＝ －

∂ｐ
∂ｘ
＋
∂τｘｚ

∂ｘ
＋
∂τｙｚ

∂ｙ
＋
∂τｚｚ

∂ｚ
＋ρｆｚ （７）

式中： ρ 为流体密度； ｔ 为时间； ｕ、 ｖ、 ｗ 分别对

应通过单位流体域 ｘ、 ｙ、 ｚ 方向的流量大小。
２　 数值计算模型
２􀆰 １　 径向滑动轴承物理模型

文中以 ＨＺ０４０ 径向滑动轴承为研究对象， 轴承
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具体结构参数见表 １。 如图 １ 所示， 在实际工况中滑

动轴承施加载荷后存在偏心， 所以轴瓦圆心 Ｏ 与轴

径圆心 Ｏ′间产生了偏心率 ｅ 与偏位角 φ。 润滑油从入

口处流入流体域， 流体域由宽变窄再变宽， 并且轴径

以转速 Ｕ 顺时针高速旋转， 具有一定黏度的流体流

入楔形间隙后由于楔形效应的存在， 流体域沿 ＯＯ′对
称分为 “收敛楔” 与 “发散楔”。

表 １　 滑动轴承结构参数

Ｔａｂｌｅ １　 Ｓｔｒｕｃｔｕｒａｌ ｐａｒａｍｅｔｅｒｓ ｏｆ ｔｈｅ ｊｏｕｒｎａｌ ｂｅａｒｉｎｇ

参数名称 数值

轴瓦直径 ｄ１ ／ ｍｍ ４０．０８

轴颈内径 ｄ２ ／ ｍｍ ４０

轴承宽度 Ｂ ／ ｍｍ ４０

相对间隙率 δ ／ ％ ０．２

偏位角 φ ／ （°） ５０

偏心距 ｅ ／ ｍｍ ０．０２４

偏心率 ε ０．６

最小油膜厚度 ｈｍｉｎ ／ ｍｍ ０．０１６

最大油膜厚度 ｈｍａｘ ／ ｍｍ ０．０６４

图 １　 滑动轴承结构示意

Ｆｉｇ􀆰 １　 Ｓｔｒｕｃｔｕｒｅ ｏｆ ｊｏｕｒｎａｌ ｂｅａｒｉｎｇ

２􀆰 ２　 径向滑动轴承油膜厚度

将径向滑动轴承流体域沿中心轴线展开， 起始

０°位置为润滑油入口 ｉｎｌｅｔ， 可将流体域简化为如图 ２
所示的二维平面， 从油膜最厚位置 ５０°起至 ２９０°， 每

６０°划分一个区域， 共划分 ４ 个区域， 分别命名为

“收敛楔入口”、 “收敛楔中部”、 “收敛楔出口”、 “发
散区”。

假定上平面为无线长平面， 以速度 Ｕ 匀速向右

运动， 轴瓦平面为固定面， 分析计算可得油膜厚度 ｈ
（μｍ） 与角度 θ 之间的函数关系式 （８）。

ｈ（θ） ＝

５２
７５

θ ＋ ８８
３

０° ≤ θ ＜ ５０°

－ ４
１５

θ ＋ ２３２
３

５０° ≤ θ ＜ ２３０°

４
３９

θ － ２９６
３９

２３０° ≤ θ≤ ３６０°

ì

î

í

ï
ï
ïï

ï
ï
ïï

（８）

图 ２　 流体域展开示意

Ｆｉｇ􀆰 ２　 Ｓｃｈｅｍａｔｉｃ ｏｆ ｆｌｕｉｄ ｄｏｍａｉｎ ｅｘｐａｎｓｉｏｎ

２􀆰 ３　 径向滑动轴承有限元模型

建立流体域物理模型， 并使用 ＩＣＥＭ ＣＦＤ 对流体

域三维模型进行网格划分， 如图 ３所示。 由于轴承腔
内润滑油最小油膜厚度仅有 １６ μｍ， 为精确仿真分析

靠近壁面的流体流动特性， 需要保证径向网格层数不
低于 ５层； 同时为了保证网格不发生畸变， 保持运算

稳定性， 故采用结构网格。 进行网格无关性验证后， 确

定采用径向网格层数为 ７层， 网格总数不低于９０１ ４４０。

图 ３　 流体域网格模型示意

Ｆｉｇ􀆰 ３　 Ｓｃｈｅｍａｔｉｃ ｏｆ ｆｌｕｉｄ ｄｏｍａｉｎ ａｎｄ ｍｅｓｈ ｍｏｄｅｌ

２􀆰 ４　 边界条件及求解器设置

位于轴承顶部的油入口采用压力入口， 压力设

置为 ０􀆰 ２ ＭＰａ， 轴承腔为常压， 腔体两端与外界大

气相连， 设置压力为标准大气压。 轴瓦壁面设置为
固定静止壁面， 内壁面为旋转壁面， 其他所有壁面

均采用默认设置； 采用 Ｍｉｘｔｕｒｅ 模型模拟油气二相
流， 运用压力耦合方程组的改进半隐式 ＳＩＭＰＬＥＣ 算

法进行求解。 为保证计算精确性， 动量方程采用二

阶迎风格式进行离散， 体积分数采用三阶精度的
ＱＵＩＣＫ格式离散， 同时求解多相流体积分数方程

（Ｎ－Ｐｈａｓｅｓ Ｖｏｌｕｍｅ Ｆｒａｃｔｉｏｎ Ｅｑｕａｔｉｏｎｓ）。 残差值均设

置为 １０－４， 同时监测出入口油相流量变化率， 变化

率低于 １０－ ５， 两判据均满足时判定结果收敛。 油气

材料参数见表 ２。
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表 ２　 油气材料参数

Ｔａｂｌｅ ２　 Ｍａｔｅｒｉａｌ ｐａｒａｍｅｔｅｒｓ ｏｆ ｏｉｌ ａｎｄ ａｉｒ
参数 空气 润滑油

密度 ρ ／ （ｋｇ·ｍ－３） １．２２５ ８７６
黏度 η ／ （Ｐａ·ｓ） １．７９×１０－５ ０．０５２ ５

３　 结果与分析

３􀆰 １　 非对称因数对壁面压力与流场的影响

润滑油流入织构凹坑的方式对流场与轴承摩擦性

能有极大影响， 润滑油与壁面间的压力与径向滑动轴

承的承载能力成正相关。 为分析微观下润滑油流入凹

坑后流场变化以及不同流入方式对壁面压力的影响，
设计了如图 ４所示的非对称织构， 区别于传统对称凹

坑织构， 织构凹坑左右高度 ａ 与 ｂ 的比值 ａ ／ ｂ 定义为
非对称因数 Ｈ， 当 Ｈ ＝ １ 时为传统对称织构。 因此，
基于膜厚方程式 （８）， 分析得出织构区域的油膜膜

厚方程式 （９）、 （１０）。
ｈ１ ＝ ｈ（θ）
ｈ２ ＝ ｈ（θ） ＋ ２０Ｈ
ｈ３ ＝ ｈ（θ） ＋ ２０（Ｈ － １）

ì

î

í

ïï

ïï

Ｈ ＞ １ （９）

ｈ１ ＝ ｈ（θ） ＋ ２０（１ － １
Ｈ
）

ｈ２ ＝ ｈ（θ） ＋ ２０
Ｈ

ｈ３ ＝ ｈ（θ）

ì

î

í

ï
ï
ï

ï
ïï

Ｈ ＜ １ （１０）

图 ４　 非对称织构示意

Ｆｉｇ􀆰 ４　 Ｓｃｈｅｍａｔｉｃ ｏｆ ａｓｙｍｍｅｔｒｉｃ ｔｅｘｔｕｒｅ

取非对称因数 Ｈ 分别为 ０􀆰 ２５、 ０􀆰 ５、 ２、 ４， 并且

与对称织构 （Ｈ＝ １）、 无织构 （Ｈ＝ ０） 进行对比， 设

置上壁面滑动速度为 ３０ ｍ ／ ｓ， 流场流线和上壁面压
力如图 ５、 ６ 所示。 可以看出， 无织构情况下， 流场

表现出了标准库埃特流的特点， 上壁面所受压力几乎

为 ０； 对于典型对称凹坑织构， 即 Ｈ ＝ １ 时， 在织构

凹坑内部形成了一个形状标准， 类似凹坑形状的

“矩形” 涡旋， 织构对于凹坑外部的流体域并未产生
较大影响， 流线图依旧呈现出顺滑的近似于库埃特流

的特征， 对上壁面压力大于无织构； 当 Ｈ＜１ 时， 在

织构凹坑内部产生一个形状不规则的 “梯形” 涡旋，
当润滑油流出织构凹坑时， 织构末端流场速度与方向

呈现出明显改变， 速度更快， 润滑油流出织构凹坑后
速度逐渐稳定、 方向逐渐平缓， 最终以较快速度流出

流体域； 当 Ｈ＞１ 时， 在织构凹坑内部与流出凹坑后

一段距离， 分别形成一大一小 ２ 个 “梯形” 涡旋，
高 Ｈ 值涡旋大小明显大于低 Ｈ 值涡旋， 观察流场流

线图 ５ （ｅ）、 （ｆ） 可知， 虽然在凹坑内部流速流向激
荡， 但对于凹坑外部流场影响较小， 其他位置流线图

仍旧呈现较为稳定的状态。 通过综合分析图 ５ 及图 ６
所示的上壁面压力柱状图可以得出， 当 Ｈ＜１ 时， 织
构凹坑内涡旋的产生与流体域流体速度和方向是上壁

面压力增大的主要原因， Ｈ 值越小， 压力值越大； 而
Ｈ＞１时， 织构凹坑内与流体域双涡旋的存在导致了

上壁面压力增大， Ｈ 值越大， 压力值越大。

图 ５　 凹槽织构流体流线图

Ｆｉｇ􀆰 ５　 Ｆｌｏｗ ｄｉａｇｒａｍ ｏｆ ｇｒｏｏｖｅｄ ｔｅｘｔｕｒｅ： （ａ） Ｈ＝ ０ （ｎｏｎｅ
ｔｅｘｔｕｒｅ）； （ｂ） Ｈ＝ １ （ｓｙｍｍｅｔｒｉｃ ｔｅｘｔｕｒｅ）； （ｃ）
Ｈ＝ ０􀆰 ２５； （ｄ） Ｈ＝ ０􀆰 ５； （ｅ） Ｈ＝ ２； （ｆ） Ｈ＝ ４
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图 ６　 非对称织构上壁面压力

Ｆｉｇ􀆰 ６　 Ｗａｌｌ ｐｒｅｓｓｕｒｅ ｏｎ ａｓｙｍｍｅｔｒｉｃ ｔｅｘｔｕｒｅ

３􀆰 ２　 不同位置下非对称因数对轴承摩擦性能的影响

前面分析表明， 非对称因数 Ｈ 值的大小对于移

动壁面压力影响较大， 为分析实际工况中非对称因数

对轴承摩擦性能的影响， 在径向滑动轴承轴瓦添加非

对称凹槽织构， 如图 ７所示。 为避免织构单元间流体

域相互影响， 确保两凹槽织构单元距离足够远 （大
于 ３倍凹槽宽度）。

图 ７　 非对称凹槽织构示意

Ｆｉｇ􀆰 ７　 Ｓｃｈｅｍａｔｉｃ ｏｆ ａｓｙｍｍｅｔｒｉｃ ｇｒｏｏｖｅｄ
ｔｅｘｔｕｒｅ： （ａ） Ｈ＞１； （ｂ） Ｈ＜１

在轴承收敛楔入口、 中部、 出口、 发散楔 ４个位

置分别添加如图 ７所示的非对称沟槽形织构， 各织构

间隙为 ９􀆰 ５°， 设置轴径转速为 ４ ０００ ｒ ／ ｍｉｎ， 分别计

算 Ｈ＝ ０􀆰 ２５、 ０􀆰 ５、 １、 ２、 ４下各个位置的油膜承载力

与摩擦因数， 结果如图 ８、 ９所示。
由图 ８、 ９可以看出： 在远离楔形处的收敛楔入

口区域， 油膜承载力均高于其他位置， 摩擦因数也相

对较低， 这是因为在远离楔形区域， 织构的引入提高

了动压效应。 当 Ｈ＜１ 时， 非对称织构导致出口区域

流体速度与方向激荡， 使油膜压力增大， 进而导致承

载能力提高， 且摩擦因数仍旧保持较低水准； 当 Ｈ＞１
时， 非对称织构的双涡旋提供了额外动压效应， 但同

时也增大了流体与壁面之间的摩擦， 进而导致摩擦因

数的增大； 对称织构的摩擦学性能介于两者之间。
随着织构区域逐渐接近楔形区， 油膜厚度逐渐减

小， 此时织构的存在极大地增大了油膜厚度， 进而导

致油膜压力降低， 因此无论流速扰动还是双涡旋引起

的额外动压效应所提供的承载力都不再明显， 且 Ｈ＜１
的摩擦学性能仍优于 Ｈ＞１。

当织构区域到达发散楔， 虽然相较于收敛楔入

口， 油膜承载力仍旧较低， 摩擦因数较大， 但 Ｈ＞１
的沟槽形织构摩擦性能优于 Ｈ＜１， 这是因为收敛楔与

发散楔油膜厚度变化趋势改变而造成的。

图 ８　 不同位置织构的油膜承载力

Ｆｉｇ􀆰 ８　 Ｏｉｌ ｆｉｌｍ ｂｅａｒｉｎｇ ｃａｐａｃｉｔｙ ｏｆ ｔｅｘｔｕｒｅ ａｔ ｄｉｆｆｅｒｅｎｔ ｐｏｓｉｔｉｏｎｓ

图 ９　 不同位置织构的摩擦因数

Ｆｉｇ􀆰 ９　 Ｔｈｅ ｆｒｉｃｔｉｏｎ ｃｏｅｆｆｉｃｉｅｎｔ ｏｆ ｔｅｘｔｕｒｅ ａｔ ｄｉｆｆｅｒｅｎｔ ｐｏｓｉｔｉｏｎｓ

５２０２２年第 ２期 王保民等： 非对称结构表面织构对滑动轴承摩擦性能的影响 　 　 　



３􀆰 ３　 不同转速下非对称因数对轴承摩擦性能的影响

为分析不同转速下非对称因数对轴承摩擦学性

能的影响， 选取收敛楔区域添加沟槽织构， 首先分

析不同转速下流体域的二相流体积分数， 计算结果

如图 １０ 所示， 可以看出， 随着转速升高， 油相体

积分数下降， 气相体积分数升高。 虽然转速升高能

够提高油膜压力， 但油相体积分数的减小会使油膜

状态不稳定， 对流体动压润滑的形成具有反作用，
此时需要提高入口处油压来使轴承获得更好的润滑

效果。

图 １０　 不同转速下的二相流体积分数

Ｆｉｇ􀆰 １０　 Ｖｏｌｕｍｅ ｆｒａｃｔｉｏｎ ｏｆ ｔｗｏ－ｐｈａｓｅ ｆｌｏｗ
ａｔ ｄｉｆｆｅｒｅｎｔ ｓｐｅｅｄｓ

分别计算在 ４ ０００～２０ ０００ ｒ ／ ｍｉｎ下不同非对称因

数的油膜承载力与摩擦因数， 结果如图 １１、 １２所示。
可以看出： 在 ４ ０００～１２ ０００ ｒ ／ ｍｉｎ之间， 随着转速的

提高， 各 Ｈ 值下的油膜承载力均得到了提升； 当转

速高于 １２ ０００ ｒ ／ ｍｉｎ时， 承载力缓慢下降。 这是因为

在低转速状态下， 转速的升高增大了油膜压力， 进而

导致油膜承载力增大； 高转速下润滑油液更难吸附存

在于壁面间， 油相体积分数的减小最终导致油膜承载

力减小， 摩擦因数增大。 因此， 低转速下油膜承载力

与转速成正相关， 高转速成负相关； 而摩擦因数的大

小始终与转速正相关。
低转速下非对称织构具有比对称织构更好的承载

性能， Ｈ＞１时， Ｈ 值越大 （Ｈ＜１ 时， Ｈ 值越小）， 承

载性能越优， 但只有 Ｈ＝ ０􀆰 ２５时摩擦因数较对称织构

比较小； 高转速下， 较大的 Ｈ 值时承载性能优于较

小 Ｈ 值时， Ｈ＝ ０􀆰 ２５与 Ｈ＝ ２时摩擦因数较小。
文献［１６］研究发现雷诺数 Ｒｅ ＝ ２０ 时减小非对

称因数可以显著提高轴承的承载能力， 并分析一定

织构面积下不同雷诺数油膜承载力， 与文中分析不

同转速下非对称因数对轴承摩擦性能的影响结论

吻合。

图 １１　 不同转速下织构的油膜承载力

Ｆｉｇ􀆰 １１　 Ｏｉｌ ｆｉｌｍ ｂｅａｒｉｎｇ ｃａｐａｃｉｔｙ ｏｆ ｔｅｘｔｕｒｅ ａｔ
ｄｉｆｆｅｒｅｎｔ ｒｏｔａｔｉｏｎａｌ ｓｐｅｅｄｓ

图 １２　 不同转速下织构的摩擦因数

Ｆｉｇ􀆰 １２　 Ｆｒｉｃｔｉｏｎ ｃｏｅｆｆｉｃｉｅｎｔ ｏｆ ｔｅｘｔｕｒｅ ａｔ ｄｉｆｆｅｒｅｎｔ ｒｏｔａｔｉｏｎａｌ ｓｐｅｅｄｓ

４　 结论

建立表面织构化径向滑动轴承模型， 采用Ｍｉｘｔｕｒｅ
方法进行油气二相流数值模拟， 分析了非对称因数对

油膜承载力与摩擦因数的影响， 结论如下：
（１） 非对称因数 Ｈ＜１ 时， 流场速度与方向的变

化导致了壁面压力增大； Ｈ＞１ 时， 织构凹坑出口处

的双涡旋导致了壁面压力增大。
（２） 近似于对称织构， 在远离楔形区域设计织

构能够有效提高轴承摩擦性能， 非对称织构拥有比对

称织构更好的摩擦学性能， 设计不同种类、 不同尺寸

织构轴承对轴承参数的优化具有重要意义。
（３） 随着转速的提高， 轴承腔内油相体积分数

下降， 高转速下为防止腔体内润滑油过少导致
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“烧轴”，需要增大入口处润滑油压力来保证充足

润滑。
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不同沟槽棱圆角半径对带挡环的 Ｏ形圈密封的影响∗
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摘要： Ｏ形圈密封沟槽棱圆角有利于 Ｏ 形圈和挡环的安装， 防止 Ｏ 形圈或挡环被锐边划伤而影响密封可靠性，
且沟槽棱圆角半径对 Ｏ形圈密封性能也有较大影响。 以沟槽棱圆角半径为变量， 利用有限元分析软件建立有、 无挡环

配合使用 ２种 Ｏ形圈密封结构的二维轴对称模型， 分析在 ３５ ＭＰａ介质压力下静密封和动密封 ２种密封状态下 Ｏ形圈

密封性能， 比较不同半径下 ２ 种密封结构 Ｏ 形圈和挡环的 ｖｏｎ Ｍｉｓｅｓ 应力、 接触压力和挤出情况。 结果表明： 在 ３５
ＭＰａ介质压力作用下， 带挡环的 Ｏ形圈密封能达到密封要求， 挡环与 Ｏ形圈配合使用能有效降低沟槽棱圆角半径对 Ｏ
形圈密封性能的影响； 挤出处应力随着沟槽棱圆角半径的增大而增大， 沟槽棱圆角半径越大， 挤出处应力增幅越大，
因此在涉及到动密封时， 为了保证 Ｏ形圈和挡环不被沟槽棱划伤， 且挡环在挤出处受到较小应力， 沟槽棱圆角半径取

值不能太大， 该结论将对带挡环 Ｏ形圈密封沟槽设计起到一定的参考作用。
关键词： Ｏ形圈； 挡环； 沟槽棱圆角； 静密封； 动密封； 密封性能
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　 Ｏ形圈因其具有良好的密封稳定性及可靠性， 在

密封领域占据着很重要的位置。 Ｏ形圈密封结构一般

有带挡环和不带挡环 ２种形式， 许多学者围绕这 ２种
Ｏ形圈密封结构做了许多研究。 段密克等［１］在小于

１０ ＭＰａ介质压力的作用下， 进行了 Ｏ 形圈在有无挡

环配合 ２种情况下密封性能以及在 ０～ ３５ ＭＰａ介质压

力作用下接触应力变化情况的研究。 莫丽和王军［２］进

行了在小于 ５ ＭＰａ介质压力作用下， Ｏ形圈密封结构

中不同速度、 时间历程和不同压缩率下的密封性能研

究。 魏列江等［３］进行了介质压力为 ２􀆰 ５ 和 １６ ＭＰａ 且
无挡环配合使用时， Ｏ形圈密封结构中不同沟槽棱圆

角半径对密封性能影响的研究。 ＱＩＡＯ 等［４］分析和讨

论了 Ｏ 形圈的密封性能与密封直径之间的关系和因

性能不同而产生的材料波动。 饶建华和陆兆鹏［５］分别

设置了 ０、 ３、 ５ 和 １０ ＭＰａ ４ 种介质压力， 探讨了 Ｏ
形圈密封压力和密封宽度之间的关系。 许浩等人［６］基

于三重非线性理论， 研究了 Ｏ 形密封圈沟槽底角对

密封性能的影响。
目前， 很多学者在不同介质压力作用下探究了 Ｏ

形圈的结构以及其密封性能， 但关于 Ｏ 形圈密封结

构中的沟槽棱圆角半径研究较少， 仅魏列江等［３］对无

挡环的 Ｏ 形圈密封结构中的沟槽棱圆角半径进行了

研究。 本文作者研究了在 ３５ ＭＰａ 介质压力作用且有

聚氨酯挡环配合 Ｏ 形圈使用的情况下， 沟槽棱圆角

半径对密封性能的影响。
１　 带单挡环的密封结构模型的建立

根据 ＧＢ ／ Ｔ ３４５２􀆰 ３—２００５液压气动用 Ｏ形圈橡胶

密封圈沟槽尺寸， 当使用 Ｏ 形橡胶密封圈进行密封

且介质压力超过 １０ ＭＰａ 时， 常需采用带挡环的密封

结构形式， 密封时将挡环和 Ｏ 形橡胶密封圈均安装

在沟槽内。 对液压径向静密封而言， 严重的 “挤出”
是 Ｏ形圈的主要失效形式［ ７］。

在 Ｏ形圈一侧或两侧安装挡环的主要作用是在

工作条件下能够保护 Ｏ 形圈不被挤入到金属部件的

间隙内。 文中研究的对象为带单挡环的密封结构， 其

示意图如图 １所示。
带单挡环的密封结构可视为轴对称模型， 利用

ＡＢＡＱＵＳ有限元分析软件建立 Ｏ 形圈、 挡环、 活塞

和缸体的二维轴对称有限元模型。 Ｏ形圈的可靠性受

材料和几何参数影响较大［ ８］， Ｏ 形圈材料选用丁腈

橡胶， 挡环材料为聚氨酯， 两者皆为弹性体［ ９］。 在

ＡＢＡＱＵＳ等有限元分析软件中， 都设有较多超弹性模

型， 例如 Ｍｏｏｎｅｙ － Ｒｉｖｌｉｎ 模型、 Ｎｅｏ － ｈｏｏｋｅｎ 模型、
Ｙｅｏｈ模型等， 对于橡胶类物理非线性材料， 常采用

Ｍｏｏｎｅｙ－Ｒｉｖｌｉｎ 模型［１，１０－１１］。 两参数的 Ｍｏｏｎｅｙ －Ｒｉｖｌｉｎ
模型的应变能密度函数表达式如式 （１） 所示［１２］。

Ｗ＝Ｃ１０（ Ｉ１－３）＋Ｃ０１（ Ｉ２－３） （１）
式中： Ｗ 为应变能密度； Ｃ１０、 Ｃ０１为Ｍｏｏｎｅｙ－Ｒｉｖ⁃

ｌｉｎ模型的材料参数； Ｉ１ 为第一应变不变量； Ｉ２ 为第

二应变不变量。

图 １　 带单挡环的密封结构示意

Ｆｉｇ􀆰 １　 Ｓｃｈｅｍａｔｉｃ ｏｆ ｓｅａｌｉｎｇ ｓｔｒｕｃｔｕｒｅ ｗｉｔｈ ｓｉｎｇｌｅ ｒｅｔａｉｎｉｎｇ ｒｉｎｇ

所以文中 Ｏ形圈和抗挤压环均采用 Ｍｏｏｎｅｙ－Ｒｉｖ⁃
ｌｉｎ两参数模型， 两参数为橡胶材料常数 Ｃ１０和 Ｃ０１，
除此之外， 建立模型还需用到不可压缩常数 ｄ。 参数

具体值可由式 （２）、 式 （３） 和式 （４） 计算得出［１］。
Ｃ１０＋Ｃ０１ ＝Ｅ ／ ６ （２）
Ｃ０１ ＝Ｃ１０ ／ ４ （３）

ｄ＝
１－２μ
Ｃ１０＋Ｃ０１

（４）

式中： Ｃ ｉｊ为 Ｍｏｏｎｅｙ－Ｒｉｖｌｉｎ 模型的材料参数； Ｅ
为弹性模量； ｄ 为不可压缩常数； μ 为泊松比。

由式 （２）、 式 （３） 和式 （４） 计算得到丁腈橡

胶 Ｏ 形圈材料参数 Ｃ１０ ＝ ２􀆰 ７９ ＭＰａ， Ｃ０１ ＝ ０􀆰 ６９７ ５
ＭＰａ， ｄ＝ ０􀆰 ００５ ７； 聚氨酯抗挤压环材料参数 Ｃ１０ ＝ ２０
ＭＰａ， Ｃ０１ ＝ ５ ＭＰａ， ｄ＝ ０􀆰 ０００ ８。

在接触设置方面， Ｏ形圈与挡环为摩擦接触， 摩

擦因数设为 ０􀆰 ５； 活塞与缸体由于考虑到装配间隙，
设为无摩擦接触； 其余接触类型皆为摩擦接触， 摩擦

因数为 ０􀆰 ０３［ ５ ］。
有限元分析过程可分为 ４个分析步， 第一个分析
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步内容是模拟装配过程， 使得 Ｏ 形圈具有一个预压

缩过程， 此次分析预压缩压缩率为 １５􀆰 ８％； 第二个

分析步内容为施加额定载荷， 得到 Ｏ 形圈在受到额

定压力 ３５ ＭＰａ时的应力及应变情况； 第三个分析步

的内容为给缸体施加位移， 模拟动密封的进位过程；
第四个分析步也是模拟动密封， 给缸体施加位移， 退

回第二个分析步的位置［２］。
带单挡环 Ｏ形圈密封结构划分网格后的模型如图

２所示， 模型采用四边形 ＣＡＸ４Ｒ单元， 挡环和 Ｏ形圈

网格大小设置为 ０􀆰 １ ｍｍ， 聚氨酯挡环有 １６１ 个单元，
Ｏ形橡胶密封圈有 ６８８个单元； 缸体和活塞网格大小

设置 ０􀆰 ８ ｍｍ， 缸体有 ３８４个单元， 活塞有 １ ３０５个单

元， 整个模型共 ２ ７６８个节点， ２ ５３８个单元。

图 ２　 划分网格后的模型

Ｆｉｇ􀆰 ２　 Ｍｏｄｅｌ ａｆｔｅｒ ｍｅｓｈｉｎｇ

２　 有、 无挡环配合 ２种情况下 Ｏ形圈应力分析

Ｏ形圈密封中， 当介质压力大于 １０ ＭＰａ时， Ｏ形

圈一端或两端需加上挡环配合使用。 在魏列江等［３］的

研究中已经系统阐述了在无挡环配合时， 沟槽棱圆角

半径对 Ｏ形圈密封性能的影响， 即 Ｏ形圈在低介质压

力作用下， 沟槽棱圆角半径对密封性能影响较小， 而

在高介质压力作用下， 半径对密封压力的影响较为明

显。 文中分析了在 ３５ ＭＰａ介质压力作用下， 沟槽棱圆

角半径分别为 ０􀆰 １、 ０􀆰 ２、 ０􀆰 ３、 ０􀆰 ４和 ０􀆰 ５ ｍｍ时在有、
无挡环 ２种情况下的应力云图， 如图 ３所示。

整理图 ３ 中数据， 得到 Ｏ 形圈应力与沟槽棱圆

角半径之间的关系如图 ４所示。
从图 ３ 可以看出， 沟槽棱圆角取 ０􀆰 １ 和 ０􀆰 ２ ｍｍ

时， 由于所用的丁腈橡胶 Ｏ 形圈取了较大硬度值，
所以在无挡环配合情况下 Ｏ 形圈挤出现象不是很明

显， 且所受最大应力集中在靠近缸体和活塞的部位，
近似成对称分布。 这与许浩等人［６］的研究结果 “α ＝
９０°时， Ｏ形圈内仍保留有两处高应力区域， 呈对称

分布， 最大 ｖｏｎ Ｍｉｓｅｓ 应力出现的位置分别靠近与槽

底和缸套接触的区域” 相符。 但当沟槽棱圆角半径

取 ０􀆰 ３、 ０􀆰 ４、 ０􀆰 ５ ｍｍ时， 从图 ３ （ｆ）、 （ｈ）、 （ｊ） 可

以看出 Ｏ形圈右上角有明显的挤出现象， 而在有挡

环配合使用的情况下， Ｏ 形圈并无挤出， 且应力较

小。 所以可以得出在大介质压力作用下， Ｏ形圈受沟

槽棱圆角影响较为明显， 与魏列江等［３］的结论相符；
且能说明在大介质压力作用下， Ｏ形圈需配合挡环使

用， 挡环能有效防止 Ｏ形圈被挤入密封间隙。

图 ３　 不同沟槽棱圆角半径时有、 无挡环

２种情况下 Ｏ形圈应力云图

Ｆｉｇ􀆰 ３　 Ｓｔｒｅｓｓ ｎｅｐｈｏｇｒａｍ ｏｆ Ｏ－ｒｉｎｇ ｗｉｔｈ ａｎｄ ｗｉｔｈｏｕｔ ｒｅｔａｉｎｉｎｇ
ｒｉｎｇ ｕｎｄｅｒ ｄｉｆｆｅｒｅｎｔ ｇｒｏｏｖｅ ｆｉｌｌｅｔ ｒａｄｉｕｓ： （ａ） ｒａｄｉｕｓ ｉｓ
０􀆰 １ ｍｍ， ｗｉｔｈ ｒｅｔａｉｎｉｎｇ ｒｉｎｇ； （ｂ） ｒａｄｉｕｓ ｉｓ ０􀆰 １ ｍｍ，
ｗｉｔｈｏｕｔ ｒｅｔａｉｎｉｎｇ ｒｉｎｇ； （ｃ） ｒａｄｉｕｓ ｉｓ ０􀆰 ２ ｍｍ， ｗｉｔｈ
ｒｅｔａｉｎｉｎｇ ｒｉｎｇ； （ｄ） ｒａｄｉｕｓ ｉｓ ０􀆰 ２ ｍｍ， ｗｉｔｈｏｕｔ ｒｅｔａｉｎｉｎｇ
ｒｉｎｇ； （ｅ） ｒａｄｉｕｓ ｉｓ ０􀆰 ３ ｍｍ， ｗｉｔｈ ｒｅｔａｉｎｉｎｇ ｒｉｎｇ； （ｆ）
ｒａｄｉｕｓ ｉｓ ０􀆰 ３ ｍｍ， ｗｉｔｈｏｕｔ ｒｅｔａｉｎｉｎｇ ｒｉｎｇ； （ｇ） ｒａｄｉｕｓ ｉｓ
０􀆰 ４ ｍｍ， ｗｉｔｈ ｒｅｔａｉｎｉｎｇ ｒｉｎｇ； （ｈ） ｒａｄｉｕｓ ｉｓ ０􀆰 ４ ｍｍ，
ｗｉｔｈｏｕｔ ｒｅｔａｉｎｉｎｇ ｒｉｎｇ； （ｉ） ｒａｄｉｕｓ ｉｓ ０􀆰 ５ ｍｍ， ｗｉｔｈ
ｒｅｔａｉｎｉｎｇ ｒｉｎｇ； （ｊ） ｒａｄｉｕｓ ｉｓ ０􀆰 ５ ｍｍ， ｗｉｔｈｏｕｔ
ｒｅｔａｉｎｉｎｇ ｒｉｎｇ
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图 ４　 Ｏ形圈应力与沟槽棱圆角半径之间的关系

Ｆｉｇ􀆰 ４　 Ｔｈｅ ｒｅｌａｔｉｏｎｓｈｉｐ ｂｅｔｗｅｅｎ ｔｈｅ ｓｔｒｅｓｓ ｏｆ Ｏ－ｒｉｎｇ
ａｎｄ ｔｈｅ ｆｉｌｌｅｔ ｒａｄｉｕｓ ｏｆ ｇｒｏｏｖｅ ｅｄｇｅ

从图 ４可看出， 有挡环 Ｏ 形圈的最大 ｖｏｎ Ｍｉｓｅｓ
应力出现在沟槽棱圆角半径取值为 ０􀆰 ３ ｍｍ时， 在沟

槽棱圆角半径为 ０􀆰 ４ ｍｍ时取值最小； 沟槽棱圆角半

径从 ０􀆰 １ ｍｍ变化到 ０􀆰 ５ ｍｍ， 虽然其应力随着变化，
但变化幅度并不大， 最大仅为 ２􀆰 ４％， 远远小于无挡

环配合情况下的应力变化值。 无挡环 Ｏ 形圈的应力

随着沟槽棱半径的增大而增大， 沟槽棱圆角半径从

０􀆰 １ ｍｍ 变化到 ０􀆰 ３ ｍｍ 时， Ｏ 形圈内部的 ｖｏｎ Ｍｉｓｅｓ
应力变化幅度较小， 但在 ０􀆰 ３ ｍｍ后 Ｏ形圈所受应力

急剧增大。 这与文献［３］ “当沟槽棱圆角半径从 ０􀆰 １
ｍｍ变化到 ０􀆰 ５ ｍｍ 时， Ｏ 形圈内部的 ｖｏｎ Ｍｉｓｅｓ 应
力增加了 ４３％” 的结论基本一致。 因此在 ３５ ＭＰａ
介质压力作用下， 挡环能有效降低沟槽棱圆角半径

对 Ｏ形圈的影响， 有挡环 Ｏ 形圈并没有发生挤出

现象。
３　 有挡环配合情况下 Ｏ形圈的接触应力和挡环挤
出变形分析
３􀆰 １　 Ｏ形圈接触应力分析

在大介质压力作用时， Ｏ 形圈应与挡环配合使

用。 在 ３５ ＭＰａ介质压力下， 通过改变沟槽棱圆角半

径大小， 探究在有、 无挡环配合 Ｏ 形圈使用的情况

下， 沟槽棱圆角半径对密封性能的影响。 要分析 Ｏ
形圈的密封性能， 不能只关注 Ｏ 形圈内部 ｖｏｎ Ｍｉｓｅｓ
应力， 还应比较分析 Ｏ 形圈与缸体、 活塞之间的接

触应力。 不同沟槽棱圆角半径下 Ｏ 形圈的接触应力

云图如图 ５所示。
整理图 ５ 中数据， 得到 Ｏ 形圈与缸体、 活塞之

间的接触应力和沟槽棱圆角半径的关系如图 ６所示。

图 ５　 不同沟槽棱圆角半径下有无挡

环时 Ｏ形圈的接触应力云图

Ｆｉｇ􀆰 ５　 Ｃｏｎｔａｃｔ ｓｔｒｅｓｓ ｎｅｐｈｏｇｒａｍ ｏｆ Ｏ－ｒｉｎｇ ｗｉｔｈ ａｎｄ ｗｉｔｈｏｕｔ
ｒｅｔａｉｎｉｎｇ ｒｉｎｇ ｕｎｄｅｒ ｄｉｆｆｅｒｅｎｔ ｇｒｏｏｖｅ ｆｉｌｌｅｔ ｒａｄｉｕｓ： （ａ）
ｒａｄｉｕｓ ｉｓ ０􀆰 １ ｍｍ， ｗｉｔｈ ｒｅｔａｉｎｉｎｇ ｒｉｎｇ； （ｂ） ｒａｄｉｕｓ ｉｓ
０􀆰 １ ｍｍ， ｗｉｔｈｏｕｔ ｒｅｔａｉｎｉｎｇ ｒｉｎｇ； （ｃ） ｒａｄｉｕｓ ｉｓ ０􀆰 ２
ｍｍ， ｗｉｔｈ ｒｅｔａｉｎｉｎｇ ｒｉｎｇ； （ｄ） ｒａｄｉｕｓ ｉｓ ０􀆰 ２ ｍｍ，
ｗｉｔｈｏｕｔ ｒｅｔａｉｎｉｎｇ ｒｉｎｇ； （ｅ） ｒａｄｉｕｓ ｉｓ ０􀆰 ３ ｍｍ， ｗｉｔｈ
ｒｅｔａｉｎｉｎｇ ｒｉｎｇ； （ｆ） ｒａｄｉｕｓ ｉｓ ０􀆰 ３ ｍｍ， ｗｉｔｈｏｕｔ
ｒｅｔａｉｎｉｎｇ ｒｉｎｇ； （ｇ） ｒａｄｉｕｓ ｉｓ ０􀆰 ４ ｍｍ， ｗｉｔｈ ｒｅｔａｉｎｉｎｇ
ｒｉｎｇ； （ｈ） ｒａｄｉｕｓ ｉｓ ０􀆰 ４ ｍｍ， ｗｉｔｈｏｕｔ ｒｅｔａｉｎｉｎｇ ｒｉｎｇ；
（ｉ） ｒａｄｉｕｓ ｉｓ ０􀆰 ５ ｍｍ， ｗｉｔｈ ｒｅｔａｉｎｉｎｇ ｒｉｎｇ； （ｊ）
ｒａｄｉｕｓ ｉｓ ０􀆰 ５ ｍｍ， ｗｉｔｈｏｕｔ ｒｅｔａｉｎｉｎｇ ｒｉｎｇ
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图 ６　 Ｏ形圈接触应力与沟槽棱圆角半径之间的关系

Ｆｉｇ􀆰 ６　 Ｔｈｅ ｒｅｌａｔｉｏｎｓｈｉｐ ｂｅｔｗｅｅｎ ｔｈｅ ｃｏｎｔａｃｔ ｓｔｒｅｓｓ ｏｆ Ｏ－ｒｉｎｇ
ａｎｄ ｔｈｅ ｆｉｌｌｅｔ ｒａｄｉｕｓ ｏｆ ｇｒｏｏｖｅ ｅｄｇｅ

Ｏ形圈要实现密封功能， 其接触处的应力必须大

于所受的介质压力， 接触应力是衡量 Ｏ 形圈密封性

能的一个重要指标［ １３－１４ ］。 从图 ６ 中可以看出虽然有、
无挡环 ２种情况下接触应力随着沟槽棱圆角半径变化

而变化， 但其值均大于介质压力 ３５ ＭＰａ， 所以能达

到密封效果， 且 ２种情况下接触应力相差并不大。 有

挡环时， 除了半径取值为 ０􀆰 ３ ｍｍ 时， 随着沟槽棱圆

角半径增大， 接触应力呈现出整体减小的趋势， 但减

小的幅度很小。 无挡环时， 其变化幅度同样很小。 所

以总体来说挡环配合 Ｏ 形圈使用能有效保证其密封

性能的稳定， 使其所受沟槽棱圆角半径的影响降到最

低。 但沟槽棱圆角的值也不能取得太大， 否则会降低

接触应力， 使密封性能的可靠性降低。 因此挡环不影

响 Ｏ形圈的密封性能， 但起到了降低沟槽棱圆角对 Ｏ
形圈的影响的作用。 这与曹淑华等［１５］ 的研究结果

“有挡圈配合的 Ｏ形圈结构中， 起密封作用的是 Ｏ形

圈而非挡圈， 挡圈的作用主要是改善 Ｏ 形圈的受力，
提高整个密封结构的可靠性” 相符。 沟槽棱圆角半

径对有、 无挡环 ２种情况下的接触应力影响较小， 即

２种情况下都能满足密封要求， 接触应力对沟槽棱半

径变化不敏感。
３􀆰 ２　 挡环挤出变形分析

挡环起到了隔断 Ｏ 形圈与沟槽棱圆角、 密封间

隙直接接触的作用， 从而使沟槽棱圆角半径对 Ｏ 形

圈影响较小， 甚至没有影响， 但挡环的挤出高度还是

会受到沟槽棱圆角半径的影响。 为了研究挡环的挤出

高度与沟槽棱圆角半径之间的关系， 文中重点分析挡

环与沟槽棱圆角半径接触处的变形。 如图 ７所示为沟

槽棱圆角半径从 ０􀆰 １ ｍｍ 变化到 ０􀆰 ５ ｍｍ 时挡环的挤

出变形云图。

图 ７　 不同沟槽棱圆角半径时挡环的挤出变形云图 （ｍｍ）
Ｆｉｇ􀆰 ７　 Ｅｘｔｒｕｓｉｏｎ ｄｅｆｏｒｍａｔｉｏｎ ｎｅｐｈｏｇｒａｍ ｏｆ ｔｈｅ ｒｅｔａｉｎｉｎｇ ｒｉｎｇ ｕｎｄｅｒ

ｄｉｆｆｅｒｅｎｔ ｇｒｏｏｖｅ ｆｉｌｌｅｔ ｒａｄｉｕｓ （ｍｍ）： （ａ） ｒａｄｉｕｓ ｉｓ ０􀆰 １ ｍｍ；
（ｂ） ｒａｄｉｕｓ ｉｓ ０􀆰 ２ ｍｍ； （ｃ） ｒａｄｉｕｓ ｉｓ ０􀆰 ３ ｍｍ；
（ｄ） ｒａｄｉｕｓ ｉｓ ０􀆰 ４ ｍｍ； （ｅ） ｒａｄｉｕｓ ｉｓ ０􀆰 ５ ｍｍ

整理图 ７中数据， 得到挡环挤出高度与沟槽棱圆

角半径之间的关系图如图 ８所示。

图 ８　 挡环挤出高度与半径之间的关系

Ｆｉｇ􀆰 ８　 Ｔｈｅ ｒｅｌａｔｉｏｎｓｈｉｐ ｂｅｔｗｅｅｎ ｔｈｅ ｅｘｔｒｕｄｉｎｇ
ｈｅｉｇｈｔ ｏｆ ｒｅｔａｉｎｉｎｇ ｒｉｎｇ ａｎｄ ｒａｄｉｕｓ

从图 ８中可以很明显地看出， 挡环的挤出高度随

着沟槽棱圆角半径的增大而增大， 且在半径在 ０􀆰 １ ～
０􀆰 ３ ｍｍ之间挤出高度与半径近似呈线性关系， 半径在
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０􀆰 ３～０􀆰 ５ ｍｍ之间挡环挤出高度变化幅度较大， 半径

从 ０􀆰 １ ｍｍ增加到 ０􀆰 ５ ｍｍ， 挤出高度增加了近 ２２４％。
４　 不同沟槽棱圆角半径下 Ｏ形圈动密封分析

有限元分析共有 ４ 个分析步， 其中， 第一个分

析步为初始状态， 第二个分析步模拟了 Ｏ 形圈与缸

体之间的装配过程， 第三个分析步为动密封中缸体

进位过程， 第四个分析步为动密封中缸体退位过

程。 为更好地了解挡环的挤出与沟槽棱圆角半径之

间的关系， 文中进一步分析了不同沟槽棱圆角半径

时挡环在整个过程中挤出处应力与时间的关系， 如

图 ９ 所示。

图 ９　 不同沟槽棱圆角半径下挡环

挤出处应力与时间的关系

Ｆｉｇ􀆰 ９　 Ｔｈｅ ｒｅｌａｔｉｏｎｓｈｉｐ ｂｅｔｗｅｅｎ ｓｔｒｅｓｓ ａｎｄ ｔｉｍｅ ｉｎ ｔｈｅ
ｅｘｔｒｕｓｉｏｎ ｏｆ ｒｅｔａｉｎｉｎｇ ｒｉｎｇ ｕｎｄｅｒ ｄｉｆｆｅｒｅｎｔ
ｆｉｌｌｅｔ ｒａｄｉｕｓ ｏｆ ｇｒｏｏｖｅ ｅｄｇｅ

从图 ９可以看出， 在 １～２ ｓ的时间段内， Ｏ形圈

因受到介质压力的作用， 挡环挤出处应力不断增大，
直到加载结束； 在 ２～３ ｓ的时间段内， 为缸体进位过

程， 模拟动密封， 应力会瞬时增加， 然后稳定在一定

值； 在 ３～４ ｓ的时间段， 为缸体的退位过程， 应力瞬

时减小到与第二分析步完成时的应力大小， 直至退位

结束。 随着沟槽棱圆角半径的增大， 挤出处应力整体

呈现增大的趋势， 在半径为 ０􀆰 １ ｍｍ时挤出处应力最

小， 半径为 ０􀆰 ５ ｍｍ时最大， 且在 ０􀆰 １ ～ ０􀆰 ３ ｍｍ 的半

径变化范围内， 应力的变化幅度较小， 在 ０􀆰 ３ ～ ０􀆰 ５
ｍｍ范围内， 变化幅度值较大。 在 ２ ～ ３ ｓ 的时间段

内， 最大 ｖｏｎ Ｍｉｓｅｓ 应力从半径为 ０􀆰 ３ ｍｍ 时的 １１􀆰 ３
ＭＰａ增加到半径为 ０􀆰 ５ ｍｍ 时的 ２６􀆰 ６２ ＭＰａ， 增幅达

到 １３５􀆰 ６％。
综合以上 ２方面的考虑， 在涉及到动密封时， 沟

槽棱圆角半径从 ０􀆰 ３ ｍｍ 变化到 ０􀆰 ５ ｍｍ 时， 挤出高

度增加了 ６４􀆰 ２％， 应力增加了 １３５􀆰 ６％， 所以在满足

Ｏ形圈和挡环不被沟槽棱划伤的前提下， 使得挡环在

挤出处受到较小应力， 推荐沟槽棱圆角半径值为

０􀆰 １～０􀆰 ３ ｍｍ之间。
５　 结论

（１） 通过对 Ｏ 形圈有、 无挡环配合 ２ 种情况下

的有限元分析， 发现 Ｏ 形圈在无挡环配合使用， 且

受到较大介质压力作用时， Ｏ形圈受沟槽棱圆角半径

影响较大， 所以实际中在大介质压力作用时， 需配合

挡环进行密封。
（２） 在 ３５ ＭＰａ 介质压力作用下， 有、 无挡环 ２

种情况下的 Ｏ 形圈密封都能达到密封要求， 接触应

力均大于介质压力， 且 Ｏ 形圈的接触应力虽有变化，
但其变化幅度较小。 因此， 挡环在不会影响 Ｏ 形圈

的密封性能的前提下， 还起到了降低沟槽棱圆角半径

对 Ｏ形圈影响的作用， 且接触应力对沟槽棱半径变

化不敏感。
（３） 在涉及到动密封时， 随着沟槽棱圆角半径

的增大， 挤出处应力整体呈现增大的趋势， 其中在

０􀆰 １～０􀆰 ３ ｍｍ的半径变化范围内， 应力和挤出高度的

变化幅度较小， 而在 ０􀆰 ３～０􀆰 ５ ｍｍ范围内， 挤出了高

度增加 ６４􀆰 ２％， 应力增加了 １３５􀆰 ６％， 变化幅度值均

较大。 所以在满足 Ｏ 形圈和挡环不被沟槽棱划伤的

前提下， 为使得挡环在挤出处受到较小应力， 密封结

构具有较长寿命， 推荐沟槽棱圆角半径值为 ０􀆰 １ ～ ０􀆰 ３
ｍｍ之间。
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埃克森美孚出席 “碳达峰、 碳中和路径研讨会”，
以全面绿色润滑解决方案赋能能源行业 “双碳” 目标进程

埃克森美孚受邀出席 “碳达峰、 碳中和路径研讨暨高质量发展创新案例发布会”， 与能源行业产学研各界嘉宾深入探讨
“双碳” 目标下， 行业转型发展的新机遇新挑战， 以及如何应用新技术、 新应用为经济社会绿色可持续发展注入新动能。

大会期间， “碳达峰碳中和高质量发展创新案例” 隆重揭晓。 美孚绿色润滑行动有幸入选， 埃克森美孚也荣膺 “２０２１碳
达峰碳中和绿色供应商” 称号。 该奖项由中国能源经济研究院提供学术支持， 旨在对先进模式和典型案例进行调研评析和
成功经验总结， 促进 “碳达峰、 碳中和” 技术应用创新产业高质量发展。

我国提出 “双碳” 目标已经一年有余。 ２０２１年以来， 一系列有关实现 “双碳” 目标的意见及政策相继出台， 对整个
“双碳” 阶段进行了系统规划。 近日， 国资委发布的 《关于推进中央企业高质量发展做好碳达峰碳中和工作的指导意见》 更
明确指出了中央企业的 “双碳” 目标。 在严控高耗能高排放项目的大背景下， 能源企业如何以清洁替代、 电能替代、 能效
提升等技术助力行业转型已经是一道必答题。

一直以来， 埃克森美孚都将可持续发展放在重要的战略地位。 凭借多年来在绿色润滑领域的探索与实践， 埃克森美孚从
２０１３年起与中国节能协会展开长期战略合作， 并于 ２０１６年推出开创性的 “高效节能工业润滑油能效测试”， 帮助企业在实
际工况下验证并量化高效节能型润滑油的节能效果。 ２０２１ 年， 美孚ＴＭ绿色润滑行动进行了全面升级。 针对客户需求， 埃克
森美孚提供从前期诊断咨询、 中期针对性的润滑产品和专业服务实施， 到后期绿色效益评估的一体化润滑解决方案， 为客户
日常的无忧运营助力， 通过高效节能油品、 专业润滑服务和可循环周转包装， 帮助实现能源和资源的有效利用， 助力中国能
源产业在 “双碳” 目标下实现可持续发展。

作为中国节能协会润滑油领域唯一战略合作伙伴， 埃克森美孚与协会的合作可以追溯到 ２０１３ 年。 基于对 “润滑经济”
的共识， 双方在过去几年围绕高效节能型工业润滑油在国内的推广、 应用及认证等领域展开了一系列紧密合作。 ２０１６ 年起，
埃克森美孚联手中国节能协会合作开拓了 “高效节能工业润滑油能效测试”。 这一润滑油能效测试的创新模式旨在验证和量
化高效节能型润滑油在现实工况下的节能效果， 探索中国企业的绿色润滑节能方案， 目前已经展开了 ２０ 多项能效认证， 涵
盖多个行业和应用。

此次获得推荐的 ＳＨＣ和黑霸王 １号产品系列， 通过一系列润滑油能效测试已证实可以有效帮助石化， 建材， 钢铁， 造
纸、 物流运输等行业的企业降低能耗并帮助减少污染物排放。 在同等工况条件下， 两大系列产品有助于节省燃油， 帮助延长
换油周期及发动机寿命， 更有效提升燃油经济性。
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基于多重分形去趋势波动分析算法的表面磨损形式特征研究∗
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摘要： 为了识别表面的磨损形式以研究零件表面的摩擦学特性， 以不同载荷下的磨料磨损和黏着磨损 ２种磨损形

式的表面为研究对象， 应用 ＬＳＴＭ－１型磨损表面形貌测量仪和稳健高斯滤波方法对磨损表面形貌进行数据采集和滤波

处理后， 使用多重分形去趋势波动分析算法 （ＭＦ－ＤＦＡ） 计算磨损表面高频信息的广义赫斯特指数， 并通过分析该指

数与表面形貌磨损纹理特征之间的关系， 使用主成分分析法提取用于识别 ２种磨损形式的特征， 然后采用 Ｋ－ｍｅａｎｓ聚
类、 支持向量机 （ＳＶＭ） 和 ＢＰ 神经网络方法， 分别对所提取的特征参数进行分类， 比较不同分类器识别结果的准确

率。 研究结果表明： 广义赫斯特指数可用于区分磨损表面犁沟类和凹坑类纹理特征的指标， 作为机器学习特征对表面

磨损形式识别分类。
关键词： 表面形貌； ＭＦ－ＤＦＡ； 磨损形式特征； 广义赫斯特指数； 机器学习
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　 摩擦表面形貌直接反映了机械零件的磨损、 疲劳

和腐蚀等特征行为， 不同的摩擦表面状态会影响摩擦

副的性能。 在一定的工作环境下， 互相接触、 相对运

动的零件表面在摩擦磨损过程中， 会因为不同的磨损

形式对摩擦磨损表面造成不同的影响， 并影响摩擦部

件的性能和耐久性， 所以分析确定摩擦磨损表面的磨

损形式对提高零部件摩擦学性能的研究有着重要意

义［１］。 通常粗糙表面形貌具有非平稳性和随机性［ ２］，
应用分形理论可解决在粗糙表面接触、 摩擦、 磨损、
磨屑等方面的复杂问题， 有利于分析摩擦系统的非线

性行为［３］。 对于具有统计自仿射分形特征的粗糙表

面， 传统表面评定参数由于测量尺度的原因， 其表征

能力具有一定的局限性。 分形理论在表面表征上虽然

解决了尺度限制的问题， 但分形理论的单一分形并不

能完全描述其表面特征［ ４］。 多重分形在表征方面避

免了其单一性， 使得多重分形能够更加全面地评价粗

糙表面特征［ ５－６］。 在多重分形研究方面， 刘烨等人［ ７］

采用多重分形谱中的谱宽度定量表征了气缸套磨损表

面的形貌特征和表面的高度均一性； ＷＡＮＧ 等［８］通

过多重分形去趋势波动分析方法 （ＭＦ－ＤＦＡ） 提取了

植物叶片的纹理特征并用于植物物种分类。 此外还有

一些研究［ ９－１１］是针对具有非线性的信号进行多重分形

处理， 如摩擦信号、 振动信号以及声发射信号来分析

刀具或零件的磨损状态等。 而在与摩擦学相关的表面

纹理研究方面， 多为研究零件表面微织构对零件性能

的影响， 以及利用图像处理方法对磨损后的表面纹理

进行分析。 由于图像处理转化成三维形貌数据的过程

中， 在一定程度上会影响数据的准确性， 因此利用直

接测量的大量表面形貌数据， 再应用先进的数据处理

和分析方法对磨损表面进行研究， 可保证数据的准确

性。 但目前对于磨损后表面纹理和磨损形式之间关联

的特征研究文献较少。
由于磨损形式对磨损表面的纹理特征具有较大的

影响， 通过对磨损表面的纹理特征的表征研究， 有利

于对磨损表面的磨损形式进行识别。 本文作者使用研

制的 ＬＳＴＭ－１型磨损表面形貌测量仪采集了不同载荷

下的黏着、 磨料 ２种摩擦表面形貌数据， 采用稳健高

斯滤波［ １２］方法提取其包含磨损特征的高频信息后，
再应用 ＭＦ－ＤＦＡ 方法计算广义赫斯特 （Ｈｕｒｓｔ） 指

数， 分析广义 Ｈｕｒｓｔ指数与磨损形式之间的关系， 给

出了磨损表面纹理特征的表征参数———广义 Ｈｕｒｓｔ 指
数， 最后使用主成分分析法对广义 Ｈｕｒｓｔ 指数提取了

识别 ２种磨损形式的特征参数， 用于机器学习分类，
并分析不同分类器的准确率。

１　 多重分形理论与 ＭＦ－ＤＦＡ算法

１􀆰 １　 多重分形理论

多重分形所刻画的是分形测度在支集上的分布情

况［ ６］， 即使用一个多重分形谱函数 ｆ （α） ～ α， 其中

α 是奇异性指数， 通过改变阶数 ｑ 的值， 分析表面形

貌数据在不同尺度下的分形特征， 进而定量表征磨损

表面的粗糙度信息。 多重分形去趋势波动分析方法

（ＭＦ－ＤＦＡ） 在处理表面包含非平稳测度的非自然纹

理［ １３］的数据时， 能够消除表面形貌数据中的不良趋

势。 文中针对不同磨损形式的表面使用 ＭＦ－ＤＦＡ 分

析其磨损纹理特征， 提取用于机器学习中识别磨损形

式的特征。
１􀆰 ２　 ＭＦ－ＤＦＡ算法

多重分形去趋势波动分析算法是对去趋势波动分

析 （ＤＦＡ） 方法的改进， 可用于分析具有多重分形特

性非平稳序列的长程相关性和标度不变性。 文中采用

文献［１４］给出的二维 ＭＦ－ＤＦＡ算法， 利用 ＭａｔＬａｂ软
件编程实现磨损表面形貌数据的二维 ＭＦ－ＤＦＡ 算法。
具体步骤如下：

（１） 将表面形貌数据看作 Ｍ×Ｎ 矩阵 Ｘ （ ｉ ， ｊ），
其中 ｉ＝ １， ２， …， Ｍ， ｊ＝ １， ２， …， Ｎ。 为了保证所

有的表面形貌高度数据为正值， 将 Ｘ （ ｉ ， ｊ） 中的最

小高度值作为参考平面， 再将表面划分成 Ｍｓ ×Ｎｓ

（Ｍｓ ＝ ［Ｍ ／ ｓ］， Ｎｓ ＝ ［Ｎ ／ ｓ］， ［］ 符号表示向下取整）
个等长 ｓ 的非重叠正方形子域。 将划分的每个正方形

子域记为 Ｘｍ，ｎ， 其中Ｘｍ，ｎ（ ｉ， ｊ）＝ Ｘ（ ｖ＋ｉ， ｗ＋ｊ）， １≤ｉ，
ｊ≤ｓ，ｖ＝（ｍ－１） ｓ， ｗ＝（ｎ－１） ｓ。

（２） 对所有的子域 Ｘｍ，ｎ （ ｉ， ｊ）累积求和。 求和

公式如式 （１） 所示

Ｇｍ，ｎ（ ｉ，ｊ） ＝∑
ｉ

ｌ１
∑

ｊ

ｌ２

Ｘｍ，ｎ（ ｌ１，ｌ２） （１）

其中 １≤ｉ， ｊ≤ｓ。
（３） 利用最小二乘法拟合每个表面 Ｇｍ，ｎ的局部

趋势。 文中选取式 （２） 所示双变量多项式函数进行

拟合：

Ｇ ｍ，ｎ ｉ，ｊ( ) ＝ ａ ｉ２＋ｂ ｊ２＋ｃｉｊ＋ｄｉ＋ｅｊ＋ｆ （２）
其中 １≤ｉ， ｊ≤ｓ， ａ、 ｂ、 ｃ、 ｄ、 ｅ、 ｆ 是待定参数，

可从最小二乘法平面拟合得到。
（４） 建立残差矩阵。 利用式 （１） 与式 （２） 之

差， 可以得到式 （３） 所示的残差矩阵：

εｍ，ｎ（ ｉ，ｊ）＝ Ｇｍ，ｎ（ ｉ，ｊ）－Ｇ ｍ，ｎ（ ｉ，ｊ） （３）
（５） 各子域 Ｘｍ，ｎ （ ｉ， ｊ） 的去趋势波动函数定义

如下：
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Ｆ２（ｍ，ｎ，ｓ） ＝
１
ｓ２∑

ｓ

ｉ ＝ １
∑

ｓ

ｊ ＝ １
εｍ，ｎ（ ｉ，ｊ）

２ （４）

第 ｑ 阶波动函数的计算如式 （ ５）、 式 （ ６）
所示：

Ｆｑ ｓ( ) ＝ １
ＭｓＮｓ
∑
Ｍｓ

ｍ ＝ １
∑
Ｎｓ

ｎ ＝ １
Ｆ（ｍ，ｎ，ｓ）[ ] ｑé

ë
êê

ù

û
úú

１ ／ ｑ

，ｑ≠ ０

（５）

Ｆｑ（ ｓ） ＝ ｅｘｐ
１

Ｍｓ Ｎｓ
∑
Ｍｓ

ｍ ＝ １
∑
Ｎｓ

ｎ ＝ １
ｌｎ Ｆ（ｍ，ｎ，ｓ）[ ]{ } ，ｑ ＝ ０

（６）
（６） 通过改变尺寸标度 ｓ 的值， 确定去趋势波动

函数 Ｆｑ （ ｓ） 和 ｓ 之间的幂律关系， 可以得到：
Ｆｑ（ ｓ）∝ｓｈ（ｑ） （７）
其中 ｓ 在 ［６， ｍｉｎ（Ｍ， Ｎ） ／ ４］区间范围内取值。

由式 （７） 可以得到广义 Ｈｕｒｓｔ指数 ｈ（ｑ）， 当 ｑ＝ ２时
的广义 Ｈｕｒｓｔ指数 ｈ（ｑ ＝ ２）， 即为赫斯特 （Ｈｕｒｓｔ） 指

数。 对于每一个 ｑ 值， 由 ＭＦ－ＤＦＡ计算得到的 ｈ （ｑ）
和多重分形理论得到的质量指数 τ（ ｑ）之间存在式

（８） 所示关系：
τ（ｑ）＝ ｑｈ（ｑ）－Ｄｆ ＝ ｑｈ（ｑ）－２ （８）
其中 Ｄｆ是支撑集的分形维数。
经试算， 考虑到计算效率和数据的冗余性， 文中

ｑ＝ －１０～１０， 取值步长为 １， 共 ２１个取值。
２　 磨损试样制备及数据采集

２􀆰 １　 磨损试样制备

参照文献［１２］的试验方式， 在 ＸＰ－２型数控摩擦

磨损试验机上进行销－盘试验， 其中磨盘试样的材料为

３５ 钢， 尺寸为 ϕ５８ ｍｍ × ８ ｍｍ， 销试样的材料为

Ｃｒ１２ＭｏＶ， 尺寸为小径 ϕ４ ｍｍ， 大径 ϕ１０ ｍｍ， 长度 ２６
ｍｍ， 销的摩擦表面为小径端。 销和盘试样的表面粗糙

度 Ｒａ 分别为 ０􀆰 ７８～０􀆰 ８５ μｍ和 ０􀆰 ４１～０􀆰 ４６ μｍ。 在不同

载荷条件下共进行了 ６组磨料磨损和黏着磨损 ２种磨

损形式的试验， 具体试验参数如表 １所示。

表 １　 试验工况参数设置

Ｔａｂｌｅ １　 Ｐａｒａｍｅｔｅｒｓ ｓｅｔｔｉｎｇ ｏｆ ｔｅｓｔ ｃｏｎｄｉｔｉｏｎｓ

磨损

形式

试验载

荷 ｐ ／ Ｎ
试验速度

ｖ ／ （ｍ·ｓ－１）
试验时间

ｔ ／ ｍｉｎ
润滑条件

磨料

磨损

４０

８０

１２０

０．４２ ６０
０．２ ｍＬ
混合油

黏着

磨损

４０

８０

１２０

０．４２ ６０ 微量油

　 　 为了得到磨料磨损和黏着磨损 ２种典型磨损形式

的表面形貌， 采用了 ２ 种不同的润滑方法进行试验。
（１） 磨料磨损： 采用质量比为 １ ∶ １０ 的金刚砂研磨

膏和润滑油的混合液作为润滑介质， 通过试验在盘试

样表面获得磨料磨损形貌特征。 （２） 黏着磨损： 采

用微量润滑油润滑方式， 使摩擦表面处于边界润滑状

态， 在试验过程中随着润滑膜的破裂， 摩擦表面容易

黏着从而得到黏着磨损的形貌特征。
表 ２给出了不同载荷下由试验得到的磨料磨损和

黏着磨损盘试样表面局部显微图。

表 ２　 不同载荷下磨料磨损和黏着磨损表面显微图

Ｔａｂｌｅ ２　 Ｓｕｒｆａｃｅ ｍｉｃｒｏｇｒａｐｈｓ ｏｆ ａｂｒａｓｉｖｅ ｗｅａｒ ａｎｄ
ａｄｈｅｓｉｖｅ ｗｅａｒ ｕｎｄｅｒ ｄｉｆｆｅｒｅｎｔ ｌｏａｄｓ

载荷 ｐ ／ Ｎ 磨料磨损 黏着磨损

４０

８０

１２０

２􀆰 ２　 磨损表面形貌数据采集

采用研制的 ＬＳＴＭ－１ 型磨损表面形貌测量仪［ １２］

对盘试样磨损表面形貌进行测量和数据采集。 为了保

证磨损表面形貌样本数据的随机性， 选择在每个试样

盘表面磨痕中随机采集 １０ 组表面形貌数据。 每组采

集面积为 １􀆰 ２ ｍｍ２的正方形区域， 由此得到磨料磨损

和黏着磨损的表面形貌数据样本各 ３０ 组， 并将采集

到的数据样本用于后续的磨损特征分析及机器学习识

别分类应用中。
３　 磨损形式特征分析

由于采集到的磨损表面形貌数据中包含表面粗糙

度、 波纹度和形状误差， 因此为了消除表面波纹度和

几何形状误差的影响， 应用稳健高斯滤波将表面形貌

中包含磨损特征的高频信息提取出来用于磨损表面的

ＭＦ－ＤＦＡ研究。
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应用 ＭＦ－ＤＦＡ方法对载荷为 ４０ Ｎ 盘试样的磨损

表面形貌数据进行分析计算得到的结果如图 １ 和图 ２
所示。 图 １所示是磨损表面形貌不同阶数 ｑ 值下的去

趋势波动函数 Ｆｑ（ ｓ）与尺寸标度 ｓ 的双对数坐标图，
图 ２所示是质量指数 τ（ｑ）与阶数 ｑ 的关系。 根据对

于不同 ｑ 值， Ｆｑ（ ｓ）与 ｓ 都具有对数线性关系， 以及

τ（ｑ）是关于 ｑ 的凸函数时， 得出 ＭＦ－ＤＦＡ 所处理得

到的数据具有多重分形特性的结论［１４］， 由图 １和图 ２
可知， 试验得到的磨损表面形貌中的高频信息具有多

重分形特性。

图 １　 不同 ｑ 值对应的去趋势波动函数 Ｆｑ（ ｓ）
Ｆｉｇ􀆰 １　 Ｔｈｅ ｄｅｔｒｅｎｄｅｄ ｆｌｕｃｔｕａｔｉｏｎ ｆｕｎｃｔｉｏｎ Ｆｑ（ ｓ）

ｆｏｒ ｄｉｆｆｅｒｅｎｔ ｖａｌｕｅｓ ｏｆ ｑ

图 ２　 τ（ｑ）与 ｑ 的关系

Ｆｉｇ􀆰 ２　 Ｔｈｅ ｒｅｌａｔｉｏｎ ｏｆ τ（ｑ） ａｎｄ ｑ

３􀆰 １　 磨损形式特征的广义 Ｈｕｒｓｔ指数分析

根据去趋势波动函数Ｆｑ（ ｓ）和尺寸标度 ｓ 以及广

义 Ｈｕｒｓｔ指数 ｈ （ ｑ）之间具有式 （ ７） 所示的关系：
Ｆｑ（ ｓ）∝ｓｈ（ｑ） ， 因此可求出不同磨损形式表面所对应

的广义 Ｈｕｒｓｔ 指数， 探讨广义 Ｈｕｒｓｔ 指数与磨损表面

纹理特征之间的关系。 表 ３给出了在磨料磨损和黏着

磨损盘试样上， 选取相同半径圆周位置测量的 １０ 组

表面形貌。 表 ３中区域编号 １为一个试验以磨料磨损

为主的盘试样， 试验结束后， 在盘试样上采集到的磨

料磨损和局部黏着磨损形式的表面形貌和广义 Ｈｕｒｓｔ
指数－阶数 ｑ 的变化曲线； 区域编号 ２ ～ ５ 为试验以磨

料磨损和黏着磨损为主的 ２个不同盘试样上分别采集

的表面形貌和广义 Ｈｕｒｓｔ 指数－阶数 ｑ 的变化曲线，
其中区域编号 ５最右边的表面形貌为试验以黏着磨损

为主的盘试样上采集到的局部磨料磨损形式的表面

形貌。
从表 ３ 中各区域编号所对应磨损形式的表面形

貌可以看出， 对于磨料磨损表面， 表面犁沟形纹理

特征明显， 犁沟两边具有明显的垅形峰， 表明磨料

磨损表面具有方向性较强的纹理特征； 对于黏着磨

损表面， 表面分布着不规则的凹坑和凸台， 黏着磨

损表面具有方向性较弱的纹理特征。 针对磨料磨损

和黏着磨损这 ２ 种磨损表面纹理特征， 对照区域编

号 １ 以磨料磨损为主的同一个试样盘上的 ２ 种不同

磨损形式的广义 Ｈｕｒｓｔ 指数曲线分布可以看出， 黏

着磨损的广义 Ｈｕｒｓｔ 指数随阶数 ｑ 的变化曲线分布

于磨料磨损的曲线之上； 同样在区域编号 ２ ～ ４ 中，
对于不同盘试样上的 ２ 种磨损形式的广义 Ｈｕｒｓｔ 曲
线也有与区域编号 １ 相似的规律， 说明广义 Ｈｕｒｓｔ
指数对黏着磨损和磨料磨损的方向性纹理特征具有

敏感性， 而在区域编号 ５ 中， 对于不同试样盘上相

同磨损形式的表面形貌， 其广义 Ｈｕｒｓｔ 曲线近乎重

合， 说明广义 Ｈｕｒｓｔ 指数在判断相似磨损表面纹理

特征的时候仍然具有一定的有效性。
为了验证上述规律的一般性， 对 ４０、 ８０、 １２０ Ｎ

载荷下各组广义 Ｈｕｒｓｔ指数均值的变化情况进行了分

析， 分别得到 １０组磨料磨损和 １０组黏着磨损的广义

Ｈｕｒｓｔ指数均值曲线分布， 如图 ３ 所示。 可知， 不同

磨损形式的广义 Ｈｕｒｓｔ 指数曲线之间仍表现出与表 ３
分析结果相同的区分性。 因此由以上分析可以得出：
广义 Ｈｕｒｓｔ指数能够表征黏着和磨料磨损表面的纹理

特征， 即广义 Ｈｕｒｓｔ 指数对磨损表面的犁沟、 垅形

峰、 凹坑、 凸台等磨损特征具有较好的分辨能力， 因

此可将广义 Ｈｕｒｓｔ 指数作为识别这 ２ 种磨损形式的

特征。
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表 ３　 ２种磨损形式的表面形貌及其广义 Ｈｕｒｓｔ指数曲线

Ｔａｂｌｅ ３　 Ｓｕｒｆａｃｅ ｔｏｐｏｇｒａｐｈｙ ｏｆ ｔｗｏ ｗｅａｒ ｍｏｄｅｓ ａｎｄ ｉｔｓ ｇｅｎｅｒａｌｉｚｅｄ Ｈｕｒｓｔ ｅｘｐｏｎｅｎｔｓ ｃｕｒｖｅｓ
区域编号（载荷） 广义 Ｈｕｒｓｔ指数曲线 磨料磨损 黏着磨损

１（１２０ Ｎ）

２（８０ Ｎ）

３（８０ Ｎ）

４（１２０ Ｎ）

５（１２０ Ｎ）

图 ３　 不同载荷下 ２种磨损形式的各组广义 Ｈｕｒｓｔ指数均值变化

Ｆｉｇ􀆰 ３　 Ｖａｒｉａｔｉｏｎ ｏｆ ｔｈｅ ｍｅａｎ ｖａｌｕｅ ｏｆ ｅａｃｈ ｇｒｏｕｐ ｏｆ ｇｅｎｅｒａｌｉｚｅｄ Ｈｕｒｓｔ ｅｘｐｏｎｅｎｔｓ ｆｏｒ ｔｗｏ
ｗｅａｒ ｍｏｄｅｓ ｕｎｄｅｒ ｄｉｆｆｅｒｅｎｔ ｌｏａｄｓ： （ａ） ４０ Ｎ； （ｂ） ８０ Ｎ； （ｃ） １２０ Ｎ

９１２０２２年第 ２期 张一兵等： 基于多重分形去趋势波动分析算法的表面磨损形式特征研究 　 　 　



３􀆰 ２　 基于主成分分析的磨损形式特征提取

在机器学习中， 特征提取的主要目的是从数据收

集和特征生成技术获取的特征中， 通过去除这些特征

中的冗余和不相关信息来尽可能多地保留相关信息。
文中对磨损形式特征的 ＭＦ－ＤＦＡ分析中， 由于阶数 ｑ
的取值为－１０ ～ １０， 故广义 Ｈｕｒｓｔ 指数为 ２１ 维特征，
因此需对其进行特征提取。 主成分分析法 （ ＰＣＡ）
是一种通过降维把多个变量转变成少数几个主成分的

统计分析方法， 即用尽可能包含大部分信息的几个主

成分来代替全部变量的信息。 通过线性变换， 使得每

个主成分都是原始变量的线性组合， 同时各个主成分

之间互不相关， 然后计算各主成分的方差贡献率

（占原变量信息总量的比重） 和累积方差贡献率， 提

取累积方差贡献率不低于 ８５％的前几个主成分［ １５］作

为新的特征。 文中选取累积方差贡献率为 ９５％的前 ２
个主成分 Ｔ１、 Ｔ２ 作为新的特征， 由表 １ 实验数据利

用 ＰＣＡ方法计算得到主成分 Ｔ１、 Ｔ２ 各 ６０个， 作为机

器学习磨损形式识别模型的输入数据。
４　 磨损形式识别分类

采用 ＰＣＡ计算得到的 ２ 个主成分 Ｔ１、 Ｔ２ 作为输

入特征， 将黏着磨损和磨料磨损 ２种磨损形式的分类

结果分别编码为 ０和 １作为输出， 然后使用 Ｋ－ｍｅａｎｓ
聚类、 支持向量机 （ＳＶＭ） 和 ＢＰ 神经网络 ３ 种机器

学习模型对 ２种典型磨损形式进行训练和分类， 其中

训练集和测试集分别为总样本点的 ７０％和 ３０％。 为

了保证 ＳＶＭ分类的精度， 使用了 ５ 折交叉验证来防

止模型的过拟合和欠拟合， 同时利用网格搜索方法来

确定模型的最佳参数。 表 ４给出了各分类器的最佳参

数及识别结果， 其中 Ｋ－ｍｅａｎｓ 只需确定参数 Ｋ （类
簇为 ２）。 ＳＶＭ中的 Ｃ 为惩罚因子， 核函数为 ｓｉｇｍｏｉｄ
函数， ＢＰ 神经网络栏中的 ｌ１、 ｌ２ 为隐含层的神经

元数。

表 ４　 各分类器的最佳参数及识别结果对比

Ｔａｂｌｅ ４　 Ｏｐｔｉｍａｌ ｐａｒａｍｅｔｅｒｓ ａｎｄ ｒｅｃｏｇｎｉｔｉｏｎ
ｒｅｓｕｌｔｓ ｏｆ ｅａｃｈ ｃｌａｓｓｉｆｉｅｒｓ

分类器 最佳参数 测试集正确率

Ｋ－ｍｅａｎｓ — ７３．６８％
ＳＶＭ Ｃ＝ １，ｓｉｇｍｏｉｄ ７９．００％

ＢＰ 神经网络 ｌ１ ＝ ８， ｌ２ ＝ ４ ８４．２１％

从表 ４中测试集正确率可知， ＢＰ 神经网络分类

结果最佳， ＳＶＭ 的正确率比 Ｋ－ｍｅａｎｓ 稍好。 图 ４ 和

图 ５所示分别为 Ｋ－ｍｅａｎｓ 聚类和 ＳＶＭ 的磨损形式分

类图。 从图 ４中可以看出， ２ 种磨损形式的类簇样本

点聚集较为集中， ２种类簇分布较为清楚， 但存在少

量离群点， 这是因为计算结果中有异常偏大点， 即该

点对应的磨损程度较其他点更为严重， 如图 ４右侧黏

着磨损中的偏离样本点。 从图 ５ 所示 ＳＶＭ 的分类图

来看， ＳＶＭ的决策边界对 ２ 种磨损形式分类结果的

划分后， 磨料磨损和黏着磨损的分类样本点中存在相

互的嵌入点， 即未被正确分类的样本点， 这是因为磨

料磨损和黏着磨损形式的磨损表面形貌中存在交叉的

磨损特征， 即以磨料磨损为主的表面可能包含了部分

黏着磨损的表面纹理特征， 以黏着磨损为主的表面也

可能包含部分磨料磨损的表面纹理特征， 因此对于两

类磨损形式的样本， 机器学习模型存在分类结果正确

率降低的现象。

图 ４　 Ｋ－ｍｅａｎｓ的磨损形式分类图

Ｆｉｇ􀆰 ４　 Ｃｌａｓｓｉｆｉｃａｔｉｏｎ ｄｉａｇｒａｍ ｏｆ ｗｅａｒ ｍｏｄｅｓ ｏｆ Ｋ－ｍｅａｎｓ

图 ５　 ＳＶＭ的磨损形式分类图

Ｆｉｇ􀆰 ５　 Ｃｌａｓｓｉｆｉｃａｔｉｏｎ ｄｉａｇｒａｍ ｏｆ ｗｅａｒ ｍｏｄｅｓ ｏｆ ＳＶＭ

５　 结论

以黏着磨损和磨料磨损为研究对象， 使用 ＭＦ－
ＤＦＡ 分析 ２ 种磨损形式的表面纹理特征， 提取了识

别 ２种磨损形式的特征， 并通过机器学习模型对 ２种
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磨损进行了识别分类， 得出下述结论：
（１） 载荷为 ４０、 ８０、 １２０ Ｎ工况下， 具有多重分

形特性的黏着磨损表面的平均广义 Ｈｕｒｓｔ 指数大于磨

料磨损表面的平均广义 Ｈｕｒｓｔ 指数， 说明广义 Ｈｕｒｓｔ
指数可用于区分磨损表面犁沟类和凹坑类纹理特征的

指标， 作为磨损形式识别的机器学习特征。
（２） 基于ＭＦ－ＤＦＡ提取的广义 Ｈｕｒｓｔ指数作为识

别黏着和磨料磨损 ２ 种磨损形式的特征， 在 ＢＰ 神经

网络和 ＳＶＭ 分类中识别正确率分别达到 ７９％和

８４􀆰 ２１％， 说明广义 Ｈｕｒｓｔ指数在磨损形式识别的研究

中具有实用价值。 在后续研究中， 可通过增大数据样

本量或在以广义 Ｈｕｒｓｔ指数为主特征基础上， 增加其

他辅助特征来完善机器学习模型的泛化能力， 提高模

型的识别正确率。
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摘要： 为揭示航空发动机轴承腔内润滑油与加压气流形成复杂两相润滑状态下的柱面流体动压密封性能， 基于两

相流 Ｍｉｘｔｕｒｅ模型， 研究气液两相介质柱面螺旋槽流体动压密封稳态性能， 分析操作参数和结构参数对动压密封性能

的影响。 结果表明： 在同样工况参数下， 气液两相下柱面流体动压密封具有较好的动压效应； 转速、 压差以及液气比

的增大均有利于提高柱面流体动压密封的浮升力， 而浮升力随螺旋角和槽深的增大逐渐减小， 随槽数的增大先增大后

逐渐趋于稳定； 泄漏率随压差、 转速的增大而变大， 随螺旋角增大先增大后趋于稳定， 随槽深的增大逐渐增大， 随槽

数的增大呈现逐渐减小趋势。
关键词： 柱面密封； 柱面螺旋槽； 气液两相； 液气比； Ｍｉｘｔｕｒｅ模型
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　 柱面密封是一种浮动式非接触密封， 因具有独特 结构， 能有效地吸收密封轴的轴向和周向位移， 减少

因各种倾斜而引起的摩擦、 磨损等优势， 备受航空航

天发动机密封领域的关注［１－３］。 与传统的迷宫密封相

比， 柱面密封间隙更小， 且具有自动对中的特性， 在

航空发动机中用柱面密封替换迷宫密封， 能有效地降

低泄漏量和动静碰摩［４］。
由于柱面密封的工作原理和气体润滑轴承［５－６］相

类似， 目前关于柱面密封的研究大致可以分为两类：



一些学者［７－９］针对柱面密封在运行过程中出现碰摩或

流体密封等各类问题建立密封气膜模型， 采用商业成

熟软件 Ｆｌｕｅｎｔ对其密封结构进行流场模拟， 最后用实

验加以验证支撑； 还有一些学者［１０－１４］根据密封气膜

模型， 建立相对应的雷诺方程及 Ｎ－Ｓ 方程， 采用解

析法、 有限差分法及有限元法求解， 得出气膜的压力

分布， 从而讨论其参数对浮环密封系统稳态特性的影

响。 但是以上都是基于单相介质状态下的研究成果，
针对柱面气液两相介质状态下的研究目前鲜见报道。
但对于动压轴承摩擦副以及其他场合的气液两相润滑

已有相关研究［１５］。 ＦＡＲＲＡＬＬ等［１６－１７］考虑轴承腔内油

滴行为的两相流动提出一种预测方法， 对航空发动机

轴承室内油滴、 油膜之间的相互作用， 以及气相流场

中油滴运动及碰撞状态对润滑油流出状态的影响进行

了分析， 指出油滴的初始分布对油滴的分布有显著的

影响。 ＧＬＡＨＮ等［１８－１９］针对轴承室壁油膜流动条件下

的两相流动和传热现象， 从液膜单元的力平衡中获得

几何条件和温度相关的流体性质， 对航空发动机轴承

室气、 油两相流以及油膜流动特性进行了研究， 并尝

试通过流动特征参数构建换热特性和工况结构的经验

关系。 李世聪等［２０］考虑变形对流体膜的影响， 建立

气液两相雷诺方程， 用热流固耦合方法和有限元的求

解方法， 探究不同参数对其密封性能的影响。 郝木明

等［２１］针对阻塞气压力降低时， 被密封液相介质进入

密封间隙可能会出现的现象， 利用 Ｆｌｕｅｎｔ 软件流场

模拟， 探究了气液两相介质、 压力分布及其密封性能

随时间的变化规律。
因此， 本文作者以航空发动机轴承腔内润滑油与

加压密封气流在转轴搅拌作用下形成复杂油气两相流

动为背景， 研究气液两相介质柱面螺旋槽流体动压密

封稳态性能； 针对小油滴均匀分布在气相中的油气两

相状态下的密封工况， 基于气液两相几何模型， 利用

专业流场仿真软件 Ｆｌｕｅｎｔ 得到油气混合流体的压力

场； 分析操作参数和结构参数对动压密封性能的影

响， 得到气液两相润滑下柱面螺旋槽流体动压密封的

重要参数性能的变化规律， 为气液混合润滑动压密封

的两相润滑特性及稳定性研究提供参考。
１　 模型建立

１􀆰 １　 几何模型

图 １所示为气液两相柱面螺旋槽流体动压密封系

统简化的几何模型， 图中 Ｏｊ为转轴圆心， Ｏｂ为浮环

圆心， Ｒ１为转轴的半径， Ｒ２为浮环的半径， ω 为转轴

的半径角速度， β 为浮动角， θ 为转动角， Ｏｊ和 Ｏｂ之
间的距离为偏心距 ｅ， 运行参数 ε ＝ ｅ ／ ｈ， 即偏心率 ε
为偏心距 ｅ 与密封间隙 ｈ 的比值。

图 １　 柱面密封系统简化的几何模型

Ｆｉｇ􀆰 １　 Ｓｉｍｐｌｉｆｉｅｄ ｇｅｏｍｅｔｒｉｃ ｍｏｄｅｌ ｏｆ ｃｙｌｉｎｄｅｒ ｓｅａｌ

１􀆰 ２　 控制方程

１􀆰 ２􀆰 １　 多相流模型

气液两相流是多相流的一种情况， 两相流模型的

选择问题可以依照多相流模型来进行选择， 目前常用

的多相流模型主要包括 ＶＯＦ 模型、 Ｍｉｘｔｕｒｅ 模型和

Ｅｕｌｅｒｉａｎ模型。 其中， ＶＯＦ模型主要适用于分层或者

自由表面流动， Ｍｉｘｔｕｒｅ模型和 Ｅｕｌｅｒｉａｎ模型均适用于

计算域内有相混合或分离的情况， 且分散相体积分数

大于 １０％的情况。 但相比之下， Ｍｉｘｔｕｒｅ 模型计算量

更小， 且更稳定［２２］， 因此文中选择 Ｍｉｘｔｕｒｅ 模型。 由

于密封腔中油气两相流体中的润滑油较少， 因此在油

气两相流体物理模型中， 假设油滴均匀分布于空气

中， 油滴之间相互作用力忽略不计， 且油滴颗粒互相

之间不产生碰撞、 破碎或聚合［２３］； 同时假设密封间

隙的流体与轴套外表面以及浮环的内表面没有相对滑

移， 流体膜内的流动为湍流流动。 Ｍｉｘｔｕｒｅ 模型控制

方程如下：
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∂
∂ｔ
（ρｍ）＋

Δ·（ρｍｖｍ）＝ ０ （１）

∂
∂ｔ
（ρｍｖｍ） ＋

Δ·（ρｍｖｍｖｍ） ＝ －

Δ·ｐ ＋ ρｍｇ ＋ Ｆ１ ＋

Δ· μｍ

Δｖｍ ＋

ΔｖＴｍ( )[ ] ＋ Δ· ∑
ｎ

ｋ ＝ １
αｋρｋｖｄｒ，ｋｖｄｒ，ｋ( )

（２）
式中： 下标 ｍ表示混合物； ρ 为密度； ｖ 为速度；

ｐ 为压力； ｇ 为重力加速度； Ｆ１为体积力； μ 为动力

黏度； ｖｄｒ，ｋ表示次相 ｋ 滑移速度； αｋ表示第 ｋ 相的体

积分数， ｎ 表示相的数目。
１􀆰 ２􀆰 ２　 稳态密封特性参数

在相同的工况条件下得到最大的浮升力和最小的

泄漏量是对密封性能最好的解释， 为便于量化分析气

液两相柱面流体膜密封的密封性能， 用泄漏率和浮升

力这 ２个指标对密封性能进行评价。
（１） 泄漏率： 泄漏率直接反映了密封的密封效

果， Ｆｌｕｅｎｔ软件可以直接计算出单位时间内通过流体

域出口的被密封介质的质量。

Ｑ ＝ ∫
Ｓ１
ρｇｖｇｄＡ （３）

（２） 流体膜浮升力： 柱面流体膜密封在实际高

速运转时， 螺旋槽的动压效应会使得密封轴套与浮环

分开， 使得其被推开的开启力可由油气两相流体膜压

力场积分求得：

Ｆ ＝ ∫
Ｓ２
ｐｄＡ （４）

１􀆰 ３　 网格划分及无关性验证

柱面非接触式流体膜密封工作时在轴套和浮环之

间形成了一层较薄且开启力较大的密封流体膜， 这层

流体膜起到了润滑、 支撑和稳定等作用［２４－２５］。 划分

该模型的网格时存在 ３个难点： 一是由于该模型的横

纵尺度跨度较大， 需要在极其薄的气膜厚度下保证网

格质量； 二是螺旋线曲率较大， 需要对其进行多块处

理； 三是切块较多， 需要建立大量辅助线完成 Ｂｌｏｃｋ
映射。 网格划分示意图如图 ２所示。

图 ２　 网格划分示意

Ｆｉｇ􀆰 ２　 Ｓｃｈｅｍａｔｉｃ ｏｆ ｍｅｓｈｉｎｇ

为验证网格无关性， 如表 １所示结构参数下， 取

转速 ２０ ０００ ｒａｄ ／ ｍｉｎ， 压力 ０􀆰 ４ ＭＰａ， 液气比 ０􀆰 １以及

偏心率 ０􀆰 ７。 网格数目对流体膜浮升力及泄漏率的影

响如图 ３所示。 可以看出， 流体膜浮升力随着网格数

的不断增加， 先是快速增大， 随后趋于平稳状态， 而

泄漏率是先增大， 随后泄漏率是逐渐变小的， 为在模

拟计算时提高计算效率的同时并减少工作量， 文中采

用数目为 １９８ ４８０的网格来计算。

表 １　 螺旋槽结构参数

Ｔａｂｌｅ １　 Ｓｐｉｒａｌ ｇｒｏｏｖｅ ｓｔｒｕｃｔｕｒｅ ｐａｒａｍｅｔｅｒｓ
Ｓｙｍｂｏｌ Ｓｔｒｕｃｔｕｒｅ ｐａｒａｍｅｔｅｒ Ｖａｌｕｅ

Ｒ Ｏｕｔｅｒ ｒａｄｉｕｓ ｏｆ ｓｈａｆｔ ｓｌｅｅｖｅ ２９．２ ｍｍ
Ｌ Ａｘｉａｌ ｌｅｎｇｔｈ ｏｆ ｆｌｕｉｄ ｆｉｌｍ １０ ｍｍ
ｈ Ｆｉｌｍ ｔｈｉｃｋｎｅｓｓ １５ μｍ
ε Ｅｃｃｅｎｔｒｉｃｉｔｙ ｒａｔｉｏ ０．７
ｈｇ Ｇｒｏｏｖｅ ｄｅｐｔｈ １２ μｍ
α Ｓｐｉｒａｌ ａｎｇｌｅ ３０°
Ｎｇ Ｇｒｏｏｖｅ ｎｕｍｂｅｒ １６
Ｂ Ｇｒｏｏｖｅ ｗｉｄｔｈ ｒａｔｉｏ １ ∶ １

图 ３　 网格无关性验证

Ｆｉｇ􀆰 ３　 Ｇｒｉｄ ｉｎｄｅｐｅｎｄｅｎｃｅ ｖｅｒｉｆｉｃａｔｉｏｎ

１􀆰 ４　 求解流程及相关条件设置

将计算域网格模型导入到 Ｆｌｕｅｎｔ中， 设置材料参

数和工况参数， 采取稳态模型进行计算， 流程如图 ４
所示。

具体的操作步骤如下：
（１） 将质量合格的网格导入 Ｆｌｕｅｎｔ 软件中， 选

择基于压力求解器， 设置稳态求解方式；
（２） 打开 Ｍｉｘｔｕｒｅ多相流模型， 选择湍流模型；
（３） 添加材料， 并设置物性参数， 同时设置主

相为空气， 次相为油滴， 不考虑表面张力的影响；
（４） 设置螺旋槽和气膜同面处作为压力入口，

靠近螺旋槽气膜的槽根部作为压力出口， 并设置液气

比 （是指液体占密封腔的体积分数）；
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（５） 与动环接触的壁面设置为旋转壁面， 与静

环接触的壁面设置为静止壁面；
（６） 采用 ＳＩＭＰＬＥＣ 压力速度耦合方法进行求

解， 设置压力、 动量、 能量、 湍动能均为 ＱＵＩＣＫ
格式。

图 ４　 计算流程

Ｆｉｇ􀆰 ４　 Ｃａｌｃｕｌａｔｉｏｎ ｆｌｏｗ

１􀆰 ５　 流场模拟有效性验证

选择油气两相流的相关经典文献［２６］进行流场算

例验证， 文献中矩形通道是 １５ ｍｍ×５０ ｍｍ， 采用调

节阀来控制油气的占比， 用每秒可拍摄 １５ ０００ 张照

片的高速摄像机记录通过间隙的两相流流动。 以压差

为自变量， 泄漏量为目标参数， 将文中 Ｆｌｕｅｎｔ模拟的

数值与文献值相比较， 结果如图 ５所示。 虽然文献结

果与文中计算有一定的偏差， 但其变化规律一致， 且

两者最大误差在 １１％以内， 从而证明了计算结果的

准确性。

图 ５　 流场模拟有效性验证

Ｆｉｇ􀆰 ５　 Ｖａｌｉｄａｔｉｏｎ ｏｆ ｆｌｏｗ ｆｉｅｌｄ ｓｉｍｕｌａｔｉｏｎ

２　 结果与讨论

在不考虑温度因素的前提下， 按图 ３所示计算流

程对气液两相柱面螺旋槽流体动压密封进行求解计

算。 计算过程中所采用的工况参数及密封介质物性参

数如表 ２、 表 ３所示。

表 ２　 工况条件

Ｔａｂｌｅ ２　 Ｗｏｒｋｉｎｇ ｃｏｎｄｉｔｉｏｎｓ

Ｐａｒａｍｅｔｅｒ Ｖａｌｕｅ

Ｉｎｌｅｔ ｐｒｅｓｓｕｒｅ ｐ ｉ ／ ＭＰａ ０～１

Ｏｕｔｌｅｔ ｐｒｅｓｓｕｒｅ ｐ０ ／ ＭＰａ ０．１０１ ３２５

Ｒｏｔａｔｅ ｓｐｅｅｄ ｎｒ ／ （ ｒ·ｍｉｎ
－１） ２０ ０００～３０ ０００

Ｌｉｑｕｉｄ－ｇａｓ ｒａｔｉｏ η ０．１ ／ ０．２

ＴｅｍｐｅｒａｔｕｒｅＴ ／ Ｋ ３００

表 ３　 密封介质物性参数

Ｔａｂｌｅ ３　 Ｐｈｙｓｉｃａｌ ｐｒｏｐｅｒｔｉｅｓ ｏｆ ｓｅａｌｉｎｇ ｍｅｄｉｕｍ

Ｐａｒａｍｅｔｅｒ Ａｉｒ Ｏｉｌ

Ｄｅｎｓｉｔｙ ρ ／ （ｋｇ·ｍ－３） １．２２５ ８４０

Ｋｉｎｅｔｉｃ μ ／ （１０－５ Ｐａ·ｓ） １．７８９ ４ ４８．４

Ｓｐｅｃｉｆｉｃ ｃｐ ／ （Ｊ·ｋｇ
－１·Ｋ－１） １ ００６．４３ １ ７５７

Ｈｅａｔ ｃｏｎｄｕｃｔｉｖｉｔｙ ｃｏｅｆｆｉｃｉｅｎｔ
λ ／ （Ｗ·ｍ－１·Ｋ－１）

０．００２ ４２ ０．１４

２􀆰 １　 不同介质下压力分布

转速为 ２０ ０００ ｒ ／ ｍｉｎ， 进口压力为 ０􀆰 ４ ＭＰａ， 出

口压力为标准大气压时， 纯气相介质状态下的压力云

图如图 ６ （ ａ） 所示。 随着转轴带动轴套高速旋转，
气体被泵吸入微槽内， 在间隙最小处产生挤压效应，
而且随转速和压力的增大而愈发剧烈， 同时在轴套与

浮环偏心安装所产生的楔形效应作用下， 产生动压效

应， 在两者共同作用下轴套微槽内气膜最薄处压力达

到最大值。 在轴向方向， 由于压差产生的压力流以及

动压效应， 使压力在槽根处达到局部最大， 其局部压

力最大值为 ０􀆰 ４１２ ＭＰａ， 随后沿轴向方向压力逐渐下

降。 同等工况下， 当密封介质变为油－气两相时， 压

力云图如图 ６ （ｂ） 所示。 可看出， 油－气混合流体膜

压力分布趋势与纯气相的总体相似， 但液相的介入会

增大流体膜各处膜压大小， 其中最大压力为 ０􀆰 ４２５
ＭＰａ。 主要原因是油相介质的黏度较大， 所产生的内

摩擦力较大， 对气相介质的阻塞程度增大， 进而有利

于增强流体动压效应。
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图 ６　 不同密封介质下的压力云图

Ｆｉｇ􀆰 ６　 Ｐｒｅｓｓｕｒｅ ｃｌｏｕｄ ｍａｐ ｏｆ ｄｉｆｆｅｒｅｎｔ ｍｅｄｉａ：
（ａ） ｇａｓ ｐｈａｓｅ； （ｂ） ｏｉｌ－ｇａｓ ｐｈａｓｅ

２􀆰 ２　 工况参数对密封性能的影响

２􀆰 ２􀆰 １　 转速对密封性能的影响

图 ７给出了不同液气比下， 流体膜浮升力与转速
之间的关系曲线。 可以看出， 不同液气比下， 随转速
的增加， 流体膜浮升力均逐渐升高。 其中液气比为 ０
（即为纯气相） 时， 在 ２０ ０００～３０ ０００ ｒ ／ ｍｉｎ范围内浮
升力增长 ２􀆰 １０％； 液气比为 ０􀆰 １ 时， 浮升力增长
２􀆰 ７７％； 液气比为 ０􀆰 ２ 时， 浮升力增长 ９􀆰 ６％。 同时
可以发现不同转速下， 液气比的增大有利于提高流体
膜浮升力。 主要是因为在工作间隙一定的情况下， 密
封的转速越大， 动压效果越强， 而液气比越大， 压力
场就越大。

图 ７　 不同液气比下浮升力随转速的变化

Ｆｉｇ􀆰 ７　 Ｖａｒｉａｔｉｏｎ ｏｆ ｏｐｅｎ ｆｏｒｃｅ ｗｉｔｈ ｒｏｔａｔｉｏｎ ｓｐｅｅｄ
ｕｎｄｅｒ ｄｉｆｆｅｒｅｎｔ ｌｉｑｕｉｄ－ｇａｓ ｒａｔｉｏ

图 ８给出了不同液气比下， 泄漏率与转速之间的
关系曲线。 可以看出： 当液气比为 ０时 （即纯气相为
０）， 泄漏率随转速的增大而增大； 而当含有液体时，
泄漏率随着转速的增加而减小。 其中液气比为 ０􀆰 １时，
泄漏率减小 ３􀆰 ９４％， 液气比为 ０􀆰 ２ 时， 泄漏率减小
６􀆰 ０１％。 这表明液气比的增加， 能有效阻止气体的泄
漏。 主要原因是随着转速的逐渐增加， 周向速度越大，
而油相介质的介入， 能增大整体黏度， 所产生的内摩
擦力会较大， 进而对气相介质的阻塞程度增大， 因此
当油相介质介入， 泄漏率会随转速的增大而减小。

图 ８　 不同液气比下泄漏率随转速的变化

Ｆｉｇ􀆰 ８　 Ｖａｒｉａｔｉｏｎ ｏｆ ｌｅａｋａｇｅ ｒａｔｅ ｗｉｔｈ ｒｏｔａｔｉｏｎ ｓｐｅｅｄ
ｕｎｄｅｒ ｄｉｆｆｅｒｅｎｔ ｌｉｑｕｉｄ－ｇａｓ ｒａｔｉｏ

２􀆰 ２􀆰 ２　 压差对密封性能的影响

图 ９给出了不同液气比下， 流体膜浮升力与压差
的关系曲线。 可以看出， 随压差从 ０􀆰 ２ ＭＰａ增加到 １
ＭＰａ， 液气比从 ０ （即为纯气相） 增加到 ０􀆰 ２ 时， 浮
升力均呈线性增长趋势。 这是由于随着液气比的增
加， 混合物密度、 黏度会增大， 所产生的内摩擦力就
会变大， 进而对气相介质的阻塞程度增大， 导致产生
更强的动压效应； 同时在轴套与浮环偏心安装所产生
的楔形效应作用下， 气液两相流体膜浮升力相比于纯
气相就会更大一些。

图 ９　 浮升力随压差的变化

Ｆｉｇ􀆰 ９　 Ｖａｒｉａｔｉｏｎ ｏｆ ｏｐｅｎ ｆｏｒｃｅ ｗｉｔｈ ｐｒｅｓｓｕｒｅ ｄｉｆｆｅｒｅｎｃｅ
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图 １０给出了不同液气比下， 泄漏率与压差的关系

曲线。 可以看出： 当压差由 ０􀆰 ２ ＭＰａ增加到 １ ＭＰａ， 液

气比从 ０ （即为纯气相） 增加到 ０􀆰 ２ 时， 泄漏率的增

长率从 ７９􀆰 １％降至 ６２􀆰 ２６％， 表明对于柱面微间隙流体

膜来说， 流体动压主要是由密封环旋转运动产生的圆

周式流动和进出口产生的压力梯度导致的轴向流动。
随着液气比的增加， 泄漏率呈增长趋势的， 但是增长

的速度逐渐变慢， 主要是随着液相的介入， 由于油滴

的自身重力， 总是集中在槽根部， 进而有效地阻止了

气体的泄漏， 因此增长的趋势逐渐变慢。

图 １０　 泄漏率随压差的变化

Ｆｉｇ􀆰 １０　 Ｖａｒｉａｔｉｏｎ ｏｆ ｌｅａｋａｇｅ ｒａｔｅ ｗｉｔｈ ｐｒｅｓｓｕｒｅ ｄｉｆｆｅｒｅｎｔ

２􀆰 ３　 结构参数对密封性能的影响

２􀆰 ３􀆰 １　 螺旋角对密封性能的影响

图 １１ 给出了不同液气比下， 浮升力和螺旋角之

间的关系曲线。 如图所示， 流体膜浮升力随着螺旋角

的变大而逐渐减小， 但浮升力随液气比的增大而显著

提高。 归其原因主要是随螺旋角的不断增大， 螺旋槽

母线曲率逐渐增大， 使得槽型区域逐渐平缓， 进而螺

旋槽对介质的压缩作用逐渐减弱， 导致膜压力下降，
浮升力也相应下降； 随液气比的增加， 使得混合物的

黏度、 密度整体增大， 内摩擦也增大， 因此动压效果

相对较强， 表现为浮升力显著增加。

图 １１　 浮升力随螺旋角的变化

Ｆｉｇ􀆰 １１　 Ｖａｒｉａｔｉｏｎ ｏｆ ｏｐｅｎ ｆｏｒｃｅ ｗｉｔｈ ｓｐｉｒａｌ ａｎｇｌｅ

图 １２描绘了不同液气比下， 泄漏率随螺旋角的

变化。 可以看出， 随螺旋角的增大， 气体泄漏量先增

大后趋于平稳。 进一步分析可以得出， 当液气比为 ０
时 （即纯气相） 泄漏速度比较快， 随着液气比的增

加， 泄漏速度逐渐变慢而且泄漏量变少， 说明油相的

存在有效地阻止了气体的泄漏。

图 １２　 泄漏率随螺旋角的变化

Ｆｉｇ􀆰 １２　 Ｖａｒｉａｔｉｏｎ ｏｆ ｌｅａｋａｇｅｒａｔｅ ｗｉｔｈ ｓｐｉｒａｌ ａｎｇｌｅ

２􀆰 ３􀆰 ２　 槽深对密封性能的影响

图 １３ 给出了不同液气比下， 流体膜浮升力与

槽深的关系曲线。 可以看出： 随着槽深的加深， 流

体膜浮升力逐渐减小。 主要原因是槽深的不断加

深， 增大了流体膜厚度， 因此流体动压效应就会减

弱， 进而浮升力就会减小； 液气比为 ０􀆰 ２ 时的浮升

力均大于液气比为 ０􀆰 １ 时， 液气比为 ０􀆰 １ 时的浮升

力均大于液气比为 ０ 时， 说明液气比的增大对浮升

力的提升是有益的。

图 １３　 浮升力随槽深的变化

Ｆｉｇ􀆰 １３　 Ｖａｒｉａｔｉｏｎ ｏｆ ｏｐｅｎ ｆｏｒｃｅ ｗｉｔｈ ｇｒｏｏｖｅ ｄｅｐｔｈ

图 １４给出了不同液气比下， 泄漏率与槽深的关

系曲线。 可以看出， 泄漏率随着槽深的增加逐渐增

大。 主要原因是随螺旋槽槽深的不断加深， 密封介质

被带入到槽内的量就会越多， 因此泄漏率就会逐渐增
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大。 进一步观察可知： 在液气比为 ０ 时 （即纯气

相）， 泄漏率较大， 当有液相介入时， 泄漏率较小。
主要原因是当液相介入时， 由于液体自身重力因素，
转轴高速旋转时， 大部分液体聚集在槽根部， 进而有

效地阻止了气体的泄漏； 随液气比增大， 聚集在槽根

部的量就会越多， 因此气体泄漏就会越少。

图 １４　 泄漏率随槽深的变化

Ｆｉｇ􀆰 １４　 Ｖａｒｉａｔｉｏｎ ｏｆ ｌｅａｋａｇｅ ｒａｔｅ ｗｉｔｈ ｇｒｏｏｖｅ ｄｅｐｔｈ

２􀆰 ３􀆰 ３　 槽数对密封性能的影响

图 １５ 给出了不同液气比下， 流体膜浮升力与槽

数的关系曲线。 可以看出， 随着槽数的增加， 浮升力

先增大后趋于平稳， 在螺旋槽数大于 １６ 以后， 浮升

力基本保持不变。 主要原因是随槽数的增加， 油－气
混合介质被带入到槽中的量逐渐增多， 所以浮升力逐

渐增大； 但当槽数继续增加时， 浮升力趋于平稳， 因

此在保证密封性能的同时， 考虑到加工成本， 槽数选

择 １６较为合适。
图 １６ 给出了不同液气比下， 泄漏率与槽数之间

的关系曲线。 可以看出： 随槽数的增加， 泄漏率逐渐

减小。 进一步观察可以看出， 液气比越大， 泄漏率越

小， 主要是由于油滴自身重力的影响， 大部分油滴聚

集在槽根部， 有利于阻止气体泄漏。

图 １５　 浮升力随螺旋槽槽数的变化

Ｆｉｇ􀆰 １５　 Ｖａｒｉａｔｉｏｎ ｏｆ ｏｐｅｎ ｆｏｒｃｅ ｗｉｔｈ ｇｒｏｏｖｅ ｎｕｍｂｅｒ

图 １６　 泄漏率随螺旋槽槽数的变化

Ｆｉｇ􀆰 １６　 Ｖａｒｉａｔｉｏｎ ｏｆ ｌｅａｋａｇｅ ｒａｔｅ ｗｉｔｈ ｇｒｏｏｖｅ ｎｕｍｂｅｒ

３　 结论

（１） 相同工况参数下， 柱面螺旋槽流体动压密

封在气液两相下的动压效果明显优于纯气相。
（２） 转速、 压差以及液气比的增大对于柱面流

体动压密封的浮升力提高有益， 浮升力随螺旋角和槽

深的增大逐渐减小， 随槽数的增大先增大后逐渐趋于

平稳； 而泄漏率随压差、 转速的增大而变大， 随螺旋

角增大呈现先增大后趋于平稳， 随着槽深的增大逐渐

增大， 随槽数的增大呈现逐渐减小趋势。
（３） 文中研究柱面流体膜密封时未考虑槽型变

化的影响以及柱面流体膜密封的动态特性， 今后将考

虑两方面的影响， 以提高两相流模型的计算精度。
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摘要： 为实现气浮支承承载性能的主动调节， 设计一种主动控制狭缝节流气浮支承， 可通过调节狭缝节流面积来

调节气浮轴承承载力。 建立气浮轴承 ＣＦＤ模型， 运用动网格技术研究径向狭缝高度、 供气压力和气膜厚度对气浮支承

承载力的影响。 结果表明： 通过主动调节狭缝节流面积可以实现承载力的动态调节； 增大狭缝节流面积可以增大承载

力变化范围， 增大供气压力、 径向狭缝高度及减小气膜厚度可提高气浮支承静态承载力。 所设计主动控制狭缝结构可

以实现气浮支承承载性能的动态调节， 为今后主动控制气浮支承的应用与发展奠定了理论基础。
关键词： 狭缝节流； 承载力； 节流面积； 动网格； 主动控制； 气浮支承
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　 静压气浮支承因其具有无摩擦和高运动精度的优

点， 已经广泛应用于各种精密设备中， 如高精度导

轨、 光刻机和精密测量仪器等［１－２］。 为了提高气浮支

承的承载性能， 通常使用的方法是改变气浮支承结构

和采用控制技术。
于普良等［３］研究了不同截面均压槽对小孔节流气

浮支承承载特性的影响， 结果表明， 通过增加均压槽

可以提高气浮支承承载性能。 ＣＨＥＮ 等［４－５］研究了不



同均压腔结构对小孔节流气浮支承承载性能的影响。
龙威和宗洪锋［６］研究了环面、 狭缝、 小孔节流器对空

气静压导轨的静态特性， 结果表明狭缝节流效果优于

其他 ２ 种。 控制技术主要有被动控制和主动控制 ２
种。 在现有技术中， 被动控制技术所提高的承载性能

有限。 相比之下， 由于伺服控制系统的集成， 主动控

制 方 法 表 现 出 更 高 的 承 载 性 能［７］。 ＩＳＨＩＢＡＳＨＩ、
ＨＵＡＮＧ等［８－９］以小孔节流气浮支承为研究对象， 从

理论和实验两方面证明了主动调节节流面积可以提高

支承的稳定性。 ＡＧＵＩＲＲＥ、 ＡＬ －ＢＥＮＤＥＲ 等［１０－１１］ 对

气膜锥度控制进行了改进， 利用压电促动器改变气膜

锥度进而提高了承载性能。 朱定玉、 吴双［１２－１３］通过

压电促动器控制气膜形状变化提高了气浮支承承载性

能。 ＭＡＡＭＡＲＩ等［１４］通过线性弹簧控制气膜的锥度变

化， 并证明了气膜的圆锥度越大， 产生的承载力

越大。
目前许多主动控制的研究都是基于小孔节流方

式， 以控制气膜锥度变化为主， 而对主动控制狭缝节

流气浮支承的研究较少。 本文作者设计了一种主动控

制狭缝节流气浮支承， 并建立计算流体动力学模型，
通过 Ｆｌｕｅｎｔ仿真研究了径向狭缝高度变化幅值、 径向

狭缝高度、 供气压力和气膜厚度对气浮支承承载性能

的影响， 为今后主动控制气浮支承的发展奠定了理论

基础。
１　 气体静压支承结构设计

１􀆰 １　 工作原理

图 １所示为可变节流面积静压气浮支承整体结构

示意图。

图 １　 可变节流面积静压气浮支承结构示意

Ｆｉｇ􀆰 １　 Ｓｃｈｅｍａｔｉｃ ｏｆ ｓｔａｔｉｃ ａｉｒ ｂｅａｒｉｎｇ ｓｔｒｕｃｔｕｒｅ
ｗｉｔｈ ｖａｒｉａｂｌｅ ｔｈｒｏｔｔｌｅ ａｒｅａ

如图 １所示， 气体从进气口进入， 通过径向狭缝

通道、 轴向狭缝通道、 均压腔流入气浮支承底部并通

过出气口扩散开， 从而起到支承作用。 气浮支承开始

工作时， 压电陶瓷促动器受到电压激励后输出动态

力， 该动态力作用到柔性机构上， 在力的作用下做微

位移运动， 进而导致伸缩机构下端面与气浮支承下端

盖的上端面之间的径向狭缝高度 Ｈｂ改变。 径向狭缝

沿中心展开后截面为长方形， 气浮支承节流面积 Ｓ ＝
２π×Ｄ３×Ｈｂ， 即改变径向狭缝高度可以改变狭缝节流

面积。 节流面积的改变直接影响了进入的气体质量流

量， 进而达到实现气浮支承承载力主动控制的目的。
运动部分示意图如图 ２所示。

图 ２　 不同时刻运动示意

Ｆｉｇ􀆰 ２　 Ｓｃｈｅｍａｔｉｃ ｏｆ ｍｏｔｉｏｎ ａｔ ｄｉｆｆｅｒｅｎｔ ｍｏｍｅｎｔｓ： （ａ）
ｔ＝ ０； （ｂ） ０＜ｔ≤１／ ２Ｔｐ； （ｃ） １ ／ ２Ｔｐ＜ｔ≤Ｔｐ

压电促动器上端与气浮支承上端盖螺栓连接， 输

出端顶在柔性结构上， 伸缩结构与柔性结构螺栓连

接， 上端盖、 柔性结构、 下端盖三者通过螺栓连接。
主要结构参数如表 １所示。

表 １　 气浮支承主要结构参数

Ｔａｂｌｅ １　 Ｍａｉｎ ｓｔｒｕｃｔｕｒａｌ ｐａｒａｍｅｔｅｒｓ ｏｆ ａｉｒ ｂｅａｒｉｎｇ
名称 参数

气浮支承直径 Ｄ１ ／ ｍｍ １００
柔性结构高度 Ｈ１ ／ ｍｍ ２

伸缩结构大端直径 Ｄ２ ／ ｍｍ ４０
伸缩机构小端高度 Ｈ２ ／ ｍｍ ４．０１
伸缩机构小端直径 Ｄ３ ／ ｍｍ ２
伸缩机构大端高度 Ｈ３ ／ ｍｍ ４

狭缝所在位置 Ｄ４ ／ ｍｍ ２．０４
径向狭缝高度 Ｈｂ ／ μｍ ４～１０

气膜厚度 Ｈｆ ／ μｍ １０～２５
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１􀆰 ２　 气体润滑数学模型

为了方便对气浮支承中的流动气体进行理论分

析， 建立以下假设条件：
（１） 气体流动过程中流体的状态变化为等温过

程， 即温度 Ｔ 为常数。
（２） 润滑气体的黏度系数 η 恒定。
（３） 流体边界不考虑边界滑移效应。
（４） 润滑气体满足理想气体状态方程。
基于以上假设， 将 Ｎ－Ｓ 方程简化为一维流动分

析， 即：
∂２ｕ
∂ｙ２
＝ １
μ
∂ｐ
∂ｘ

（１）

对 ｙ 积分 ２次， 可得：

ｕ＝
１
２μ
∂ｐ
∂ｘ

ｙ２＋ｃ１ｙ＋ｃ２ （２）

边界条件为 ｙ ＝ ０、 ｚ 时， ｕ ＝ ０， 代入式 （２） 后

可得：

ｕ＝
１
２μ
ｄｐ
ｄｘ
（ｙ－ｚ）ｙ （３）

式中： ｕ 为流体在 ｘ 方向的速度； ｐ 为狭缝中的

压力分布； μ 为气体黏性系数。
压电促动器输出简谐力作用在柔性结构上， 柔性

结构在力的作用下做简谐运动。 径向狭缝实际高度

ｈ 为

ｈ＝ ｈｂ＋Δｈ （４）
式中： Δｈ 为扰动高度，
Δｈ＝Ａ·ｓｉｎ（ωｔ） （５）
其中， ω 为简谐运动频率； ｔ 为时间； Ａ 为运动

幅值。
将式 （５） 代入到式 （４）， 此时径向狭缝气膜

厚度：
ｈ＝ ｈｂ＋Δｈ＝ ｈｂ［１＋ε·ｓｉｎ（ωｔ）］ （６）
综合径向狭缝扰动， 可得径向狭缝内质量流量为

ｐ ＝ ρＲＴ

Ｑｍ ＝ ∫ｈｂ＋Δｈ
０

ｕｂρｄｙ ＝
ｐπｒ （ｈｂ ＋ Δｈ）

３

６μＲＴ
ｄｐ
ｄｘ

ì

î

í

ïï

ïï

（７）

式中： ｂ 为径向狭缝周长； ρ 为气体密度； Ｒ 为

气体常数； Ｔ 为绝对温度。
整理得：

Ｑｍ ＝
（ｐ２ｓ －ｐ

２
ａ）πｒ ｛ｈｂ［１＋ε·ｓｉｎ（２πｆｔ）］｝

３

１２μＲＴｈ
（８）

式中： ｐａ 为径向狭缝出口压力； ｈ 为径向狭缝高

度； ｆ 为扰动频率。
设 ｐｂ 为轴向狭缝出口压力， ｐｃ 为气膜对称中心

压力。 气膜向内部流动的质量流量为 ｍ１， 向外流动

的流量为 ｍ２， 且 Ｑｍ ＝ｍ１＋ｍ２。
ｄｐ
ｄｒ
＝

６μｍ１
πｒ （ｈａ＋ｈ ｆ）

３ρ
（０＜ｒ≤ｒ１） （９）

ｄｐ
ｄｒ
＝
６μｍ２
πｒｈ３ａρ

（ ｒ１＜ｒ≤ｒ２） （１０）

式中： ｈ ｆ 为气膜厚度； ｈａ 为均压腔高度。 将式

（９）、 （１０） 积分得到：

ｐ２１－ｐ
２
ｃ ＝

２４μｍ１ＲＴ
π （ｈａ＋ｈ ｆ）

３ ｌｎ（ ｒ ／ ｒ１）
（０＜ｒ≤ｒ１） （１１）

ｐ２２－ｐ
２
０ ＝
２４μｍ２ＲＴ
πｈ３ｆ ｌｎ（ ｒ ／ ｒ２）

（ ｒ１＜ｒ≤ｒ２） （１２）

式中： ｐ１、 ｐ２为对应区间内任意一处压力， 当 ｒ＝
ｒ１时， ｐ１ ＝ ｐｂ， 当 ｒ＝ ｒ２时， ｐ２ ＝ ｐ０， 对其在区间内积分

可得承载力公式：

Ｗ ＝ ２π ∫ｒ１
０
ｐ１ｒｄｒ ＋ ２π ∫ｒ２

ｒ１
ｐ２ｒｄｒ － ｐ０ｓ （１３）

式中： ｓ 为气浮支承承载面面积。
由公式 （８）、 （１３） 可得， 承载力与进口质量流

量、 径向狭缝高度、 变化幅值有关。
１􀆰 ３　 主动控制狭缝节流气浮支承 ＣＦＤ模型

为研究气浮支承承载力的动态变化特性， 文中利

用计算流体力学软件三维动网格方法， 用自定义函数

控制径向狭缝上表面做正弦运动， 模拟狭缝高度变化

进行瞬态仿真分析。 动态工况下狭缝变化如图 ３ 所

示。 由于空气静压支承的对称性， 文中建立了 １ ／ ４网
格模型， 所有网格为六面体网格， 狭缝部分进行了网

格加密处理。 经过仿真验证， 整体网格数量不少于

２００万时， 计算结果保持稳定。 ＣＦＤ 模型图如图 ４
所示。

图 ３　 施加正弦运动的动态工况下 ＣＦＤ模型

Ｆｉｇ􀆰 ３　 ＣＦＤ ｍｏｄｅｌ ｕｎｄｅｒ ｄｙｎａｍｉｃ ｃｏｎｄｉｔｉｏｎ
ｗｉｔｈ ｓｉｎｕｓｏｉｄａｌ ｍｏｔｉｏｎ ａｐｐｌｉｅｄ
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图 ４　 气浮支承 ＣＦＤ１ ／ ４模型

Ｆｉｇ􀆰 ４　 ＣＦＤ ｍｏｄｅｌ ｏｆ ａｅｒｏｓｔａｔｉｃ ｂｅａｒｉｎｇ

图 ５所示为主动控制狭缝节流气浮支承边界条件

示意图， 进气口压力为 ｐｓ， 出气口压力为标准大气压

ｐ０， 气域模型两侧截面为对称边界， 运动边界采用

ＵＤＦ 控制， 采用 Ｄｙｎａｍｉｃ Ｌａｙｅｒｉｎｇ Ｍｅｔｈｏｄｓ 网格更新

方法， 其他边界均设置为壁面。 计算模型采用 ｋ－ε
湍流模型， 流动介质为理想气体。

图 ５　 气域模型边界条件示意

Ｆｉｇ􀆰 ５　 Ｓｃｈｅｍａｔｉｃ ｏｆ ｂｏｕｎｄａｒｙ ｃｏｎｄｉｔｉｏｎｓ ｏｆ ａｅｒｏｓｔａｔｉｃ ｂｅａｒｉｎｇ

１􀆰 ４　 仿真方法适用性验证

为了验证文中气浮支承 ＣＦＤ 模型计算方法的可

行性， 利用参考文献［１５］中气浮支承模型， 使用文

中湍流模型对该气浮支承进行了分析。 文献［１５］中
气浮支承结构示意图如图 ６ （ａ） 所示， 主要参数包

括： 气浮支承半径 Ｒ２ ＝ ３２􀆰 ５ ｍｍ， 狭缝深度 Ｈ ＝ １０
ｍｍ， 气膜厚度 ｈ＝ ３～１５ μｍ， 狭缝宽度 ｚ＝ １６ μｍ， 狭

缝所在圆半径 Ｒ１ ＝ １３ ｍｍ。 气体为理想气体， 气体流

动为层流， 速度－压力耦合算法为 ＳＩＭＰＬＥ， 供气压

力 ｐｓ ＝ ０􀆰 ６ ＭＰａ， 出口压力 ｐ０ ＝ ０􀆰 １ ＭＰａ。
文中模型仿真结果与文献［１５］中实验与仿真数

据对比如图 ６ （ｂ） 所示， ３ 种方法结果具有一致性，
验证了文中仿真方法在气浮支承计算仿真上的适

用性。

图 ６　 气浮支承结构示意与仿真、 实验结果对比

Ｆｉｇ􀆰 ６　 Ｓｃｈｅｍａｔｉｃ ｏｆ ａｉｒ ｂｅａｒｉｎｇ ｓｔｒｕｃｔｕｒｅ （ａ） ａｎｄ ｃｏｍｐａｒｉｓｏｎ
ｏｆ ｓｉｍｕｌａｔｉｏｎ ａｎｄ ｅｘｐｅｒｉｍｅｎｔａｌ ｒｅｓｕｌｔｓ （ｂ）

２　 仿真结果与分析
为研究进气狭缝节流面积动态变化对气浮支承承

载力的影响， 分析径向狭缝高度变化幅值、 供气压
力、 径向狭缝高度和气膜厚度对气浮支承静态承载
力、 承载力变化范围的影响。 径向狭缝高度变化方程
为 ｘ＝Ａｓｉｎ（２πｆｔ）， ｆ ＝ １ ０００ Ｈｚ， Ｔｐ 为 ０􀆰 ００１ ｓ， 每个

周期迭代步数 ４００步， 时间步长为 ２􀆰 ５×１０－６ ｓ。
２􀆰 １　 不同幅值、 供气压力对支承承载力的影响

设置气浮支承 ＣＦＤ 模型具体参数为径向狭缝高
度 Ｈｂ ＝ ５ ｍｍ， 气膜厚度 Ｈｆ ＝ １０ ｍｍ， 径向狭缝高度变
化频率 ｆ＝ １ ０００ Ｈｚ， 变化幅值 Ａ 分别为 ０􀆰 ５、 １、 １􀆰 ５、
２、 ３ μｍ， 供气压力 ｐｓ 分别为 ０􀆰 ２、 ０􀆰 ３、 ０􀆰 ４、 ０􀆰 ５、
０􀆰 ６ ＭＰａ， 其他主要结构参数与表 １ 相同， 研究了不
同变化幅值、 不同供气压力时， 气浮支承承载力 Ｗ
随时间 ｔ 的变化。

图 ７所示为供气压力为 ０􀆰 ６ ＭＰａ， 径向狭缝高度变
化幅值为 ２ μｍ 时， 气浮支承分别在时间 ｔ 为１ ／ ４Ｔｐ、
１ ／ ２Ｔｐ、 ３ ／ ４Ｔｐ、 Ｔｐ 时刻的压力云图。 当径向狭缝处于
正弦变化前 １ ／ ２Ｔｐ 时， 径向狭缝高度 Ｈｂ增加， 气体
质量流量增加， 进而承载力增加， 在 ｔ＝ １ ／ ４Ｔｐ 时达到
最大值； 后 １ ／ ２Ｔｐ 时， 承载力减小， 当 ｔ ＝ ３ ／ ４Ｔｐ 时，
承载力最低。
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图 ７　 不同时刻压力云图

Ｆｉｇ􀆰 ７　 Ｐｒｅｓｓｕｒｅ ｃｏｕｎｔｏｕｒ ｍａｐ ａｔ ｄｉｆｆｅｒｅｎｔ ｔｉｍｅｓ： （ａ） ｔ＝ １ ／ ４Ｔｐ；
（ｂ） ｔ＝ １ ／ ２Ｔｐ； （ｃ） ｔ＝ ３ ／ ４Ｔｐ； （ｄ） ｔ＝Ｔｐ

图 ８所示为不同供气压力、 不同径向狭缝高度变

化幅值对承载力的影响。 当供气压力 ｐｓ 为 ０􀆰 ６ ＭＰａ
时， 随着径向狭缝高度变化幅值 Ａ 的增加， 狭缝节流

面积 Ｓ 增加， 进口质量流量增加， 导致气膜内部压力

分布增强， 所以承载力变化范围逐渐增大。 当保证变

化幅值 Ａ 不变时， 如 Ａ ＝ ０􀆰 ５ μｍ 时， 随着供气压力

从 ０􀆰 ２ ＭＰａ增加到 ０􀆰 ６ ＭＰａ， 静态承载力从 ２２０ Ｎ 增

加到 ３１０ Ｎ左右。 可知， 在变化幅值一定情况下， 静

态承载力和承载力变化范围随着压力的增大而增大；
不同幅值时在各压力条件下， 整体承载力变化趋势相

似， 呈周期性变化。 当 ０＜ｔ≤１ ／ ２Ｔｐ 时， 承载力上升

幅度较小， 从静态值处小幅度增加到峰值后又恢复到

静态值， 在 ｔ ＝ １ ／ ４Ｔｐ 处达到峰值。 当 １ ／ ２Ｔｐ ＜ ｔ≤Ｔｐ
时， 承载力下降幅度较大， 当 ｔ ＝ ３ ／ ４Ｔｐ 时达到最小

值。 承载力随时间变化的范围分别随着变化幅值 Ａ
和供气压力 ｐｓ 的增大而增大， 在 Ａ ＝ ３ μｍ， ｐｓ ＝ ０􀆰 ６
ＭＰａ时， 承载力最大变化范围达到了 １２０ Ｎ。

图 ８　 供气压力、 运动幅值对承载力的影响

Ｆｉｇ􀆰 ８　 Ｔｈｅ ｉｎｆｌｕｅｎｃｅ ｏｆ ｓｕｐｐｌｙ ｐｒｅｓｓｕｒｅ ａｎｄ ｍｏｔｉｏｎ ａｍｐｌｉｔｕｄｅ ｏｎ ｂｅａｒｉｎｇ ｃａｐａｃｉｔｙ： （ａ） ｐｓ ＝ ０􀆰 ６ ＭＰａ；
（ｂ） ｐｓ ＝ ０􀆰 ５ ＭＰａ； （ｃ） ｐｓ ＝ ０􀆰 ４ ＭＰａ； （ｄ） ｐｓ ＝ ０􀆰 ３ ＭＰａ； （ｅ） ｐｓ ＝ ０􀆰 ２ ＭＰａ
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２􀆰 ２　 不同幅值、 径向狭缝高度对支承承载力的影响

设置气浮支承 ＣＦＤ模型具体参数为气膜厚度Ｈｆ ＝

１０ ｍｍ， 供气压力 ｐｓ ＝ ０􀆰 ６ ＭＰａ， 径向狭缝高度变化

频率 ｆ＝ １ ０００ Ｈｚ， 径向狭缝高度 Ｈｂ分别为 ４、 ５、 ６、
８、 １０ μｍ， 径向狭缝高度变化幅值 Ａ 分别为 ０􀆰 ５、 １、
１􀆰 ５、 ２、 ３ μｍ， 气浮支承其他主要结构参数与表 １相
同， 研究了气浮支承底面承载力 Ｗ 随时间 ｔ 的变化。

如图 ９所示， 当径向高度一定时， 随着狭缝高度

变化幅值 Ａ 的增加， 质量流量增大， 压力分布增强，

承载力变化范围逐渐增大。 当保证变化幅值 Ａ 不变

时， 随着径向狭缝高度的增大， 静态承载力增加幅度

较小， 承载力变化范围减小。 当径向狭缝高度为 １０
μｍ时， 随着时间变化， 承载力几乎不变， 范围最小

只有 ２ Ｎ左右。 承载力随时间变化的范围随着变化幅

值的增大而增大， 随着径向狭缝高度的增大而减小，
变化规律呈周期性变化。 在 Ｈｂ ＝ ４ μｍ， Ａ ＝ ３ ｍｍ时，
承载力最大范围达到了 １３０ Ｎ。

图 ９　 径向狭缝高度、 运动幅值对承载力的影响

Ｆｉｇ􀆰 ９　 Ｉｎｆｌｕｅｎｃｅ ｏｆ ｒａｄｉａｌ ｓｌｉｔ ｈｅｉｇｈｔ ａｎｄ ｍｏｔｉｏｎ ａｍｐｌｉｔｕｄｅ ｏｎ ｂｅａｒｉｎｇ ｃａｐａｃｉｔｙ： （ａ） Ｈｂ ＝ ４ μｍ；
（ｂ） Ｈｂ ＝ ５ μｍ； （ｃ） Ｈｂ ＝ ６ μｍ； （ｄ） Ｈｂ ＝ ８ μｍ； （ｅ） Ｈｂ ＝ １０ μｍ

２􀆰 ３　 不同幅值、 气膜厚度对支承承载力的影响

设置 ＣＦＤ 模型具体参数为径向狭缝高度 Ｈｂ ＝ ５
μｍ， 供气压力 ｐｓ ＝ ０􀆰 ６ ＭＰａ， 径向狭缝高度运动频率

ｆ＝ １ ０００ Ｈｚ， 气膜厚度 Ｈｆ分别为 ５、 １０、 １５、 ２０、 ２５
μｍ， 径向狭缝高度运动幅值 Ａ 分别为 ０􀆰 ５、 １、 １􀆰 ５、
２、 ３ μｍ， 气浮支承其他主要结构参数与表 １ 相同，
研究了不同变化幅值 Ａ、 不同气膜厚度 Ｈｆ时， 气浮支

承承载力 Ｗ 随时间 ｔ 的变化。

如图 １０所示， 当气膜厚度一定时， 随着径向狭

缝变化幅值 Ａ 的增加， 承载力变化范围同样增大， 承

载力均呈周期性变化。 当运动幅值不变时， 随着气膜

厚度 Ｈｆ的减小， 静态承载力和变化范围都在增大，
当气膜厚度减小到 ５ μｍ 时， 静态承载力虽然增大但

变化范围缩小。 承载力变化范围随着运动幅值的增大

而增大， 随着气膜厚度的增大而减小。
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图 １０　 气膜厚度、 运动幅值对承载力的影响

Ｆｉｇ􀆰 １０　 Ｉｎｆｌｕｅｎｃｅ ｏｆ ｆｉｌｍ ｔｈｉｃｋｎｅｓｓ ａｎｄ ｍｏｔｉｏｎ ａｍｐｌｉｔｕｄｅ ｏｎ ｂｅａｒｉｎｇ ｃａｐａｃｉｔｙ： （ａ） Ｈｆ ＝ ５ μｍ；
（ｂ） Ｈｆ ＝ １０ μｍ； （ｃ） Ｈｆ ＝ １５ μｍ； （ｄ） Ｈｆ ＝ ２０ μｍ； （ｅ） Ｈｆ ＝ ２５ μｍ

３　 结论

（１） 通过可变节流面积狭缝节流气浮支承的仿

真分析， 结果表明主动控制节流面积可以实现气浮支

承承载力的动态调节， 为主动控制气浮支承的研究奠

定了理论基础。
（２） 当主动控制节流面积气浮支承的其他参数

不变时， 保持径向狭缝高度变化幅值一定， 增大供气

压力， 静态承载力及变化范围都大幅度增加； 供气压

力一定时， 承载力变化范围随着变化幅值的增大而

增大。
（３） 当主动控制节流面积气浮支承的其他参数

不变时， 保持径向狭缝高度变化幅值一定， 增大径向

狭缝高度， 静态承载力增加， 但变化范围减小； 径向

狭缝高度一定时， 承载力变化范围同样随着变化幅值

的增大而增大。
（４） 当主动控制节流面积气浮支承的其他参数

不变时， 保持径向狭缝高度变化幅值一定， 增大气膜

厚度， 静态承载力大幅度降低， 但变化范围先增大后

减小； 气膜厚度一定时， 承载力变化范围同样随着变

化幅值的增大而增大。
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摘要： 为探讨空调转子压缩机摩擦噪声的产生机制， 提出一种利用有限元软件对空调压缩机相关摩擦副进行摩

擦噪声预测的方法。 利用复特征值分析法对空调转子压缩机摩擦系统的有限元模型进行模态分析， 获得摩擦系统的

固有频率以及相应振型的变化特性， 据此推断可能导致摩擦噪声的频率。 有限元模型计算结果与实测数据具有很好

的一致性， 验证了该预测方法的有效性。 结果表明： 曲轴－法兰摩擦系统中摩擦力的引入可能使系统发生模态耦合，
进而产生不稳定的振动与噪声； 摩擦因数以及法兰弹性模量的变化对摩擦噪声的形成有显著影响， 提高摩擦系统的

临界摩擦因数可以在一定程度上提高摩擦系统的稳定性， 当法兰的弹性模量取较高的数值时， 摩擦系统就越容易产

生摩擦噪声。
关键词： 摩擦因数； 摩擦噪声； 复特征值分析； 转子压缩机
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　 随着空调的普及以及人们生活水平的提高， 空

调的噪声问题越来越受到关注［１］ 。 以往对于空调噪

声的研究多基于空调的气动噪声和电磁噪声等方面

开展， 通过对采集到的噪声信号进行频谱分析或是

对空调系统进行流体动力学仿真， 确定噪声源的位

置及其传递路径后， 提出相应的改进方案以达到降

低噪声的目的。 实际上， 空调工作过程中的很大一

部分噪声是由压缩机和风机等设备的异常振动引



起， 也就是所谓的机械噪声； 而在机械噪声当中，
由于摩擦振动而引起的噪声的现象又普遍存在于各

类机械装备中［２－４］ 。
摩擦振动及其引起的噪声问题是近年来学术界研

究比较活跃的一个课题， 主要针对摩擦系统产生摩擦

噪声的机制以及抑制摩擦噪声的措施展开研究［ ５－７ ］。
目前， 关于摩擦噪声的产生机制大概分为 ４类， 即黏

着－滑动机制、 自锁－滑动机制、 摩擦力－相对滑动速

度负斜率机制以及模态耦合机制［ ８－１１ ］。 从 ２０ 世纪 ８０
年代至今， 模态耦合理论逐渐被认为是最有可能引起

摩擦噪声的理论。 ＡＲＯＮＯＶ 等［１ ２ ］最早提出了摩擦噪

声发生的模态耦合机制， 认为摩擦力会导致非对称摩

擦系统的刚度耦合， 从而激发摩擦系统的不稳定振

动， 并向系统外辐射摩擦噪声。 ＬＩＬＥＳ［ １３ ］首次将有限

元法应用到制动摩擦噪声的研究中， 对制动摩擦系统

进行了运动稳定性的复特征值分析， 进而求解系统的

不稳定振动模态。 ＷＡＧＮＥＲ 等［１ ４ ］的实验数据表明，
摩擦系统的不稳定振动频率与复特征值方法计算得到

的不稳定频率基本一致， 这说明了复特征值分析法的

准确性。 为探讨空调转子压缩机摩擦噪声的产生机

制， 本文作者提出了一种利用商业有限元软件

ＡＢＡＱＵＳ对空调压缩机的相关摩擦副进行摩擦噪声预

测的方法， 利用复特征值分析法对可能引起摩擦噪声

的频率进行预测， 并与实际测得的频率进行比较， 验

证了该方法在预测压缩机摩擦噪声频率方面的有

效性。
１　 摩擦系统的复特征值分析

复特征值分析是一种计算结构复模态的方法， 主

要用于检验系统在频域范围内的稳定性， 求解系统在

一定条件下最容易发生不稳定振动的频率及其对应的

振动模态。
采用有限元法对摩擦系统的各个部件进行离散

化， 忽略系统阻尼的影响， 得到系统的动力学方程：
ｍｕ··＋ｋｕ＝ ０ （１）
式中： ｍ、 ｋ 分别代表系统的质量矩阵和刚度矩

阵； ｕ··、 ｕ 分别代表系统有限元节点的加速度矩阵和

位移矩阵。
假设摩擦系统接触面间的摩擦因数为 μ， 接触面

间的法向力可以用线性弹簧来模拟， 那么接触面间的

摩擦力可以表示为

Ｆｆｆ ＝ ｋ ｆｆｕ （２）
式中： Ｆｆｆ、 ｋ ｆｆ分别代表节点的摩擦力矢量和摩擦

耦合刚度矩阵。

　 　 则引入摩擦力后系统的动力学方程以及该方程的

特征方程为

ｍ ｕ··＋（ｋ－ｋ ｆｆ）ｕ＝ ０ （３）
（ｋ－ｋ ｆｆ－λｍ）ϕ＝ ０ （４）
式中： λ、 ϕ 代表方程 （ ４） 的特征值和特征

向量。
由于引入摩擦力后系统的刚度矩阵 ｋ－ｋ ｆｆ为非对

称项， 这使得特征方程 （４） 的特征值可能出现复

数。 那么方程 （３） 的通解可以写为

ｕ（ ｔ） ＝∑ϕ
ｉ
ｅｘｐ （αｉ ＋ ｉωｉ） ｔ （５）

式中： ϕｉ 代表特征方程 （４） 的特征矢量； αｉ、
ωｉ 分别代表特征值的实部和虚部。

对有 ｎ 个节点自由度的有限元动力学系统， 就有

ｎ 个特征值和特征矢量。 当系统的特征值实部为正

时， 根据式 （５） 可知此时系统会出现运动不稳定，
即一个非常小的扰动就会使系统出现振幅愈来愈大的

自激振动， 从而向系统外辐射摩擦噪声。
通常会根据特征值的实部和虚部构造新的参数来

对系统的稳定性进行描述：
ξ＝ －αｉ ／ （π ｜ωｉ ｜ ） （６）
参数 ξ 称为摩擦系统的等效阻尼比， 当特征值的

实部为正数时， 等效阻尼比为负数， 此时系统可能出

现不稳定振动； 且等效阻尼比越小， 系统的不稳定程

度越大， 就越容易产生摩擦噪声。
２　 转子压缩机摩擦系统模型

２􀆰 １　 转子压缩机简介

转子压缩机的历史十分悠久， 早在 ２０ 世纪初就

已经作为电冰箱用压缩机而被大量使用。 随着精密加

工技术的迅速发展， 转子压缩机在技术方面已日臻完

善， 并广泛应用于空调、 电冰箱及小型商用制冷设

备中［ １ ５ ］。
转子压缩机压缩机构的基本构成如图 １所示， 它

由曲轴、 气缸体、 上下法兰、 隔板以及内部的滚子、
滑片等零件组成。 如图 ２所示， 转子压缩机的滚子安

装在曲轴偏心部上， 使得滚子的外表面与气缸的内表

面相切， 于是在气缸内表面与滚子外表面之间便形成

一个月牙形的空间， 其两端被气缸盖密封着， 构成压

缩机的工作腔。 压缩机中的滑片在背部弹簧力的作用

下， 紧紧压在滚子的外表面， 将月牙形空间分成吸气

腔和压缩腔两部分。 压缩机运转时， 吸气腔和压缩腔

的容积周期变化， 于是就实现了吸气、 压缩、 排气等

工作过程［ １ ５ ］。
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图 １　 转子压缩机压缩机构简图

Ｆｉｇ􀆰 １　 Ｒｏｔｏｒ ｃｏｍｐｒｅｓｓｏｒ ｍｏｄｅｌ ｄｉａｇｒａｍ

图 ２　 转子压缩机工作原理

Ｆｉｇ􀆰 ２　 Ｗｏｒｋｉｎｇ ｐｒｉｎｃｉｐｌｅ ｏｆ ｒｏｔｏｒ ｃｏｍｐｒｅｓｓｏｒ

２􀆰 ２　 摩擦系统有限元模型

选取转子压缩机中的曲轴与上下法兰建立摩擦系

统的有限元模型， 在有限元分析软件 ＡＢＡＱＵＳ 中对

各部件进行离散化， 并对接触部分的网格进行局部细

化， 得到的有限元网格如图 ３ （ａ） 所示， 其中各部

件的网格均采用 Ｃ３Ｄ８Ｉ 的网格类型。 由于转子压缩

机内部的压缩机构与壳体焊接成一个整体， 且文中讨

论的这款压缩机采用上法兰焊接在壳体上， 气缸体、
隔板以及下法兰等部件通过螺钉连接至上法兰的固定

方式。 因此在为有限元模型施加边界条件时， 对上法

兰外缘与壳体接触的部分采用铰支约束， 上法兰、 下

法兰与螺钉接触的部分采用绑定约束； 再对曲轴的位

移自由度和转动自由度进行约束， 并在施加载荷的分

析步中放开相应的位移自由度， 使摩擦副表面能够稳

定接触， 如图 ３ （ｂ） 所示。

图 ３　 摩擦系统的有限元模型

Ｆｉｇ􀆰 ３　 Ｆｉｎｉｔｅ ｅｌｅｍｅｎｔ ｍｏｄｅｌ ｏｆ ｆｒｉｃｔｉｏｎ ｓｙｓｔｅｍ： （ａ） ｍｅｓｈ ｏｆ
ｆｉｎｉｔｅ ｅｌｅｍｅｎｔ ｍｏｄｅｌ； （ｂ） ｂｏｕｎｄａｒｙ ｃｏｎｄｉｔｉｏｎｓ
ｏｆ ｆｉｎｉｔｅ ｅｌｅｍｅｎｔ ｍｏｄｅｌ

曲轴－法兰摩擦系统中， 主要存在曲轴－上法兰、
曲轴－下法兰以及曲轴偏心部止推面－下法兰 ３ 个摩

擦副。 在有限元模型中， 将这些接触对的切向接触属

性设定为罚函数摩擦接触， 并分别为各个接触对设定

摩擦因数， 而法向接触属性则设定为硬接触， 如图

４ （ａ）所示。 对于有限元模型中需要施加边界条件的

区域， 在这些区域与相应的参考点间建立分布耦合的

关系， 并将边界条件直接施加在参考点上， 如图

４ （ｂ）所示。

图 ４　 有限元模型的接触属性

Ｆｉｇ􀆰 ４　 Ｃｏｎｔａｃｔ ｐｒｏｐｅｒｔｉｅｓ ｏｆ ｆｉｎｉｔｅ ｅｌｅｍｅｎｔ ｍｏｄｅｌ： （ａ）
ｃｏｎｔａｃｔ ｓｅｔｔｉｎｇｓ； （ｂ） ｃｏｕｐｌｉｎｇ ｓｅｔｔｉｎｇｓ

转子压缩机曲轴－法兰摩擦系统有限元模型的材

料属性如表 １所示， 其中上法兰和下法兰采用相同的

材料加工而成， 螺钉则选用标准件。
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表 １　 摩擦副的材料属性

Ｔａｂｌｅ １　 Ｍａｔｅｒｉａｌ ｐａｒａｍｅｔｅｒｓ ｏｆ ｆｒｉｃｔｉｏｎ ｐａｉｒ

部件名称
密度 ρ ／
（ｋｇ·ｍ－３）

弹性模量

Ｅ ／ ＧＰａ
泊松比

曲轴 ７ １９０ １６３ ０．３
法兰 ７ ３００ １３０ ０．３
螺钉 ７ ８５０ ２００ ０．３

２􀆰 ３　 模型预测频率与实测频率的对比

为了预测曲轴－法兰系统可能发生摩擦噪声的不

稳定频率， 取曲轴和法兰间的摩擦因数 μ＝ ０􀆰 ３、 ０􀆰 ４，
利用有限元分析软件 ＡＢＡＱＵＳ 对摩擦系统的不稳定

频率以及相应的等效阻尼比进行计算， 得到摩擦系统

不稳定频率的分布情况分别如图 ５、 ６ 所示。 分别在

压缩机的中部和下部设置测点， 对压缩机运行频率为

８０ Ｈｚ时产生的振动加速度信号进行采集， 并对采集

到的信号进行功率谱密度分析， 结果如图 ７所示。

图 ５　 μ＝ ０􀆰 ３时摩擦系统的不稳定振动特性

Ｆｉｇ􀆰 ５　 Ｕｎｓｔａｂｌｅ ｖｉｂｒａｔｉｏｎ ｃｈａｒａｃｔｅｒｉｓｔｉｃ ｏｆ
ｆｒｉｃｔｉｏｎ ｓｙｓｔｅｍ ｗｈｅｎ μ＝ ０􀆰 ３

图 ６　 μ＝ ０􀆰 ４时摩擦系统的不稳定振动特性

Ｆｉｇ􀆰 ６　 Ｕｎｓｔａｂｌｅ ｖｉｂｒａｔｉｏｎ ｃｈａｒａｃｔｅｒｉｓｔｉｃ
ｏｆ ｆｒｉｃｔｉｏｎ ｓｙｓｔｅｍ ｗｈｅｎ μ＝ ０􀆰 ４

图 ７　 测点振动加速度的 ＰＳＤ分析结果

Ｆｉｇ􀆰 ７　 ＰＳＤ ａｎａｌｙｓｉｓ ｒｅｓｕｌｔｓ ｏｆ ｖｉｂｒａｔｉｏｎ ａｃｃｅｌｅｒａｔｉｏｎ ｏｆ
ｍｅａｓｕｒｉｎｇ ｐｏｉｎｔｓ： （ａ） μ＝ ０􀆰 ３； （ｂ） μ＝ ０􀆰 ４

由图 ７ （ａ） 可知， μ ＝ ０􀆰 ３ 时， 下测点切向和法

向加速度的功率谱密度均在频率约 ７ ２００ Ｈｚ 处存在

一个峰值， 且切向加速度在约 ７ ２００ Ｈｚ 处对应的幅

值最大。 而从图 ５可以看到， μ＝ ０􀆰 ３时， 摩擦系统恰

在频率约 ７ ２００ Ｈｚ 处存在一个不稳定频率， 且其等

效阻尼比的绝对值最大， 其模态振型如图 ８ （ａ） 所

示。 那么可以认为摩擦噪声发生时下测点处的法向振

动和切向振动是耦合的， 摩擦系统的模态耦合是引起

摩擦噪声的重要原因。
从图 ６可以看到， 增大摩擦因数到 ０􀆰 ４后， 摩擦

系统产生不稳定振动的趋势有所增强， 且出现了频率

约为 ８ ５５０ Ｈｚ 的新的不稳定频率， 其模态振型如图

８ （ｂ）所示。 而由图 ７ （ ｂ） 可知， μ ＝ ０􀆰 ４ 时， 中测

点的切向和法向加速度均在频率约 ８ ５５０ Ｈｚ 处存在

一个峰值， 且切向加速度在约 ８ ５５０ Ｈｚ 处对应的幅

值最大。 这同样说明了摩擦噪声发生时， 摩擦系统发

生了模态耦合。
通过上面的对比可以看到， 虽然利用有限元方法

提取到的摩擦系统不稳定频率与实测振动信号的分析

结果间存在微小的误差， 但这些误差都在允许的范围
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内， 即可以认为有限元模型的计算结果与实测数据的

分析结果有很好的一致性。 另外也可以看到， 摩擦噪

声发生时， 摩擦系统的法向振动和切向振动发生了耦

合， 使得系统的振动幅值增大。

图 ８　 不同摩擦因数时摩擦系统的不稳定模态振型

Ｆｉｇ􀆰 ８　 Ｔｈｅ ｕｎｓｔａｂｌｅ ｍｏｄｅ ｓｈａｐｅ ｏｆ ｔｈｅ ｆｒｉｃｔｉｏｎ ｓｙｓｔｅｍ ａｔ

ｄｉｆｆｅｒｅｎｔ ｆｒｉｃｔｉｏｎ ｃｏｅｆｆｉｃｉｅｎｔ： （ａ） ｆ＝ ７ ２００ Ｈｚ
（μ＝ ０􀆰 ３）； （ｂ） ｆ＝ ８ ５５０ Ｈｚ （μ＝ ０􀆰 ４）

３　 结果及分析

３􀆰 １　 摩擦因数对摩擦噪声的影响

摩擦因数对摩擦噪声的发生有重要的影响［７］。 有

限元仿真结果显示， 曲轴－法兰摩擦系统随着摩擦因

数的变化， 发生摩擦噪声的模态主要集中在第 １３ 阶

以及第 １５阶。 图 ９显示了摩擦因数对第 １３阶模态特

征值实部的影响。 可以看到， 当摩擦因数较小时， 系

统复特征值的实部都小于或等于 ０， 即没有摩擦噪

声； 而当摩擦因数大于某一个值时， 系统复特征值的

实部都为正值， 且随着摩擦因数的增大， 特征值的实

部也在不断增大， 表明系统出现了摩擦噪声， 并且噪

声的强度在不断增加。

图 ９　 摩擦因数对第 １３阶模态特征值实部的影响

Ｆｉｇ􀆰 ９　 Ｔｈｅ ｉｎｆｌｕｅｎｃｅ ｏｆ ｆｒｉｃｔｉｏｎ ｃｏｅｆｆｉｃｉｅｎｔ ｏｎ ｔｈｅ
ｒｅａｌ ｐａｒｔ ｏｆ ｔｈｅ １３ｔｈ ｍｏｄｅ ｅｉｇｅｎｖａｌｕｅ

图 １０显示了摩擦因数对第 １５阶模态特征值实部

的影响， 可以看到其变化规律与第 １３ 阶模态相似，
但它们特征值的实部开始出现正值时的摩擦因数有所

不同。 可以认为特征值实部开始为正值时的状态就是

系统发生摩擦噪声的临界状态， 而此时的摩擦因数就

是系统的临界摩擦因数。

图 １０　 摩擦因数对第 １５阶模态特征值实部的影响

Ｆｉｇ􀆰 １０　 Ｔｈｅ ｉｎｆｌｕｅｎｃｅ ｏｆ ｆｒｉｃｔｉｏｎ ｃｏｅｆｆｉｃｉｅｎｔ ｏｎ ｔｈｅ
ｒｅａｌ ｐａｒｔ ｏｆ ｔｈｅ １５ｔｈ ｍｏｄｅ ｅｉｇｅｎｖａｌｕｅ

因为某阶模态特征值的虚部在每次计算中变化很
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小， 由等效阻尼比的定义可知， 随着摩擦因数的增

加， 不稳定模态等效阻尼比的绝对值会不断增大， 即

系统产生摩擦噪声的趋势会越来越强。
３􀆰 ２　 摩擦噪声发生时系统的模态耦合

曲轴－法兰摩擦系统第 ２ 阶至第 １６ 阶模态的频

率随摩擦因数的变化情况如图 １１ 所示。 可知， 当

曲轴和法兰间的摩擦因数 μ≥０􀆰 ３ 时， 摩擦系统的

第 １２ 阶和第 １３ 阶模态在频率约 ７ ２００ Ｈｚ处发生了

耦合， 简记为 ｍｏｄｅ （１２， １３）； 随着摩擦因数的增

大， 当曲轴和法兰间的摩擦因数 μ≥０􀆰 ４ 时， 摩擦

系统的第 １４ 阶和第 １５ 阶模态在频率约 ８ ５５０ Ｈｚ处
也发生了耦合， 简记为 ｍｏｄｅ （ １４， １５）。 可以看

到， 系统在摩擦噪声的临界摩擦因数处发生了模态

耦合， 再次证明了模态耦合是导致系统摩擦噪声的

重要原因。

图 １１　 摩擦系统振动频率随摩擦因数的变化

Ｆｉｇ􀆰 １１　 Ｖａｒｉａｔｉｏｎ ｏｆ ｆｒｉｃｔｉｏｎ ｓｙｓｔｅｍ ｖｉｂｒａｔｉｏｎ
ｆｒｅｑｕｅｎｃｙ ｗｉｔｈ ｆｒｉｃｔｉｏｎ ｃｏｅｆｆｉｃｉｅｎｔ

３􀆰 ３　 法兰的弹性模量对摩擦噪声的影响

杨伟茂等［ １ ６ ］在对压缩机转子系统进行模态分析

时发现， 在一定范围内， 适当增大轴承的支承刚度，
可以较大程度地提高转子的临界转速。 由该研究结果

猜想， 压缩机法兰刚度的变化会对曲轴－法兰摩擦系

统的不稳定振动产生一定的影响。
文中通过改变法兰的弹性模量来研究法兰刚度对

摩擦系统不稳定振动的影响。 已知初始法兰材料的弹

性模量为 Ｅ０ ＝ １３０ ＧＰａ， 将有限元模型中法兰的弹性

模量依次更改为 ０􀆰 ６Ｅ０、 ０􀆰 ７Ｅ０、 １􀆰 １Ｅ０、 １􀆰 ２Ｅ０ 和 １􀆰 ３
Ｅ０ 后再进行计算， 分析法兰的弹性模量变化后摩擦

系统的不稳定振动特性。
图 １２所示为摩擦系统第 １３阶模态等效阻尼比的

绝对值随法兰弹性模量的变化情况。 可知， 随着法兰

弹性模量的增加， 不稳定模态的负阻尼比的绝对值在

不断增大， 但增加到 Ｅ０ 后其增速逐渐放缓。 由前面

关于等效阻尼比的定义可以得出结论： 增大法兰的弹

性模量后， 摩擦系统的稳定性有所降低， 即法兰的弹

性模量越高， 越容易激发系统的不稳定振动， 就越容

易产生摩擦噪声。

图 １２　 等效阻尼比的绝对值随法兰弹性模量的变化

Ｆｉｇ􀆰 １２　 Ｖａｒｉａｔｉｏｎ ｏｆ ｔｈｅ ａｂｓｏｌｕｔｅ ｖａｌｕｅ ｏｆ ｔｈｅ ｅｑｕｉｖａｌｅｎｔ ｄａｍｐｉｎｇ
ｒａｔｉｏ ｗｉｔｈ ｔｈｅ ｅｌａｓｔｉｃ ｍｏｄｕｌｕｓ ｏｆ ｔｈｅ ｆｌａｎｇｅ

４　 结论

（１） 曲轴－法兰摩擦系统中摩擦力的引入将在摩

擦系统的刚度矩阵产生非对称项， 使系统具有发生模

态耦合的可能性， 进而产生不稳定的振动与噪声。
（２） 摩擦因数的变化对摩擦噪声的产生具有关键

性的作用， 提高摩擦系统的临界摩擦因数可以在一定

程度上提高系统的稳定性。
（３） 当发生摩擦噪声时， 摩擦系统某 ２个自然振

动频率会互相重合， 即系统发生模态耦合， 此时系统

的复特征值实部会出现正值。
（４） 法兰的弹性模量对摩擦噪声的产生有重要影

响， 当法兰的弹性模量取较高的数值时， 摩擦系统就

越容易产生摩擦噪声。
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摘要： 针对传统的螺旋槽型不能满足旋转设备反向运转的密封要求的问题， 根据双向槽型机械密封结构特点， 提

出一种双向连通槽型， 通过建立热流固耦合模型， 确立传热边界条件， 采用 ＡＮＳＹＳ Ｗｏｒｋｂｅｎｃｈ对几何模型进行单向耦

合计算， 讨论密封环在转速、 压力作用下热变形规律。 结果表明： 双向连通槽泄漏量整体比螺旋槽型泄漏量小， 且双

向连通槽由于具有双向密封的结构， 当设备反向旋转时， 可以有效地阻止密封介质的泄漏； 密封环热变形最大值位于

密封坝区， 槽区热变形最小， 密封环轴向热变形由上向下逐级递减， 表明在机械密封运行过程中， 动静环密封端面是

主要受力部位； 随着转速、 压力的增大， 动静密封环总变形量呈递增的趋势， 但静环总变形量增幅大于动环变形量增

幅； 转速是影响密封环温度变化的主要原因。
关键词： 机械密封； 热流固耦合； 密封环； 热变形
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　 上游泵送机械密封因具有 “零泄漏”、 非接触的特 点被广泛应用于易燃易爆等易汽化的介质密封中， 实
践证明取得了良好的密封效果。 但在实际生产中， 由
于密封介质工作环境的变化， 导致机械密封偏离正常
设计工作状态运行， 其密封端面润滑状态、 密封性能
都将产生变化［１］。 例如在机泵设备开启、 停车阶段，
密封环之间相互接触会发生干摩擦， 从而使摩擦副端
面之间的温度急剧上升， 影响摩擦副的使用寿命［２］。

对于变工况下由温度引起的机械密封热力学性能改



变， 国内外学者进行了研究。 ＳＡＬＡＮＴ 和 ＨＯＭＩＬＬＥＲ［３］

通过对螺旋槽型上游泵送机械密封分析， 研究了密封

设备在运行工况中的空化现象， 通过分析轴向刚度和

泄漏率的影响规律优化了设计参数。 ＮＥＴＺＥＬ 和

ＰＡＲＭＡＲ［４］建立了密封环热力耦合模型并运用计算机

对上游泵送机械密封性能进行了优化。 ＬＥＢＥＣＫ［５］对
变工况上游泵送机械密封建立了气液流动的空化模

型， 并进行了密封实验。 陈汇龙等［６］通过流固耦合方

法对上游泵送机械密封的密封环变形进行了分析， 对

４种不同材料变形量与应力进行了对比。 于蒙蒙等［７］

以外圆弧槽机械密封为研究对象， 对密封环密封端面

温度、 变形进行了耦合分析， 利用多目标驱动优化得

到最优参数。 黄伟峰等［８］建立了上游泵送机械密封热

流固耦合模型， 基于该模型对八字槽进行了性能

分析。
针对变工况上游泵送机械密封密封失效问题， 传

统的螺旋槽型不能满足旋转设备反向运转的密封要求，
而现有的双向槽型大都为单结构双向槽， 由于槽型没

有连通， 在旋转设备停机状况下密封效果不佳。 因此

本文作者提出一种双向连通槽型， 可以很好地满足旋

转设备多种工况下密封要求。 文中通过建立热流固耦

合理论模型， 确立传热边界条件和计算方程， 利用

Ｆｌｕｅｎｔ、 Ｓｔｅａｄｙ－Ｓｔａｔｅ Ｔｈｅｒｍａｌ 和 Ｓｔａｔｉｃ Ｓｔｒｕｃｔｕｒａｌ 模块数

据传递进行单向耦合计算， 将流场计算的数据导入到

结构场对密封环进行热变形分析， 确定密封环在温度

作用下密封环变形规律， 为密封环材料选型提供参考，
对提高多工况下旋转设备密封性能具有重要意义。
１　 计算模型

１􀆰 １　 几何模型

通过 ＳｏｌｉｄＷｏｒｋｓ软件对密封动静环和流体膜进行

模型建立， 利用配合中同轴心、 重合功能使流体膜槽

型端面紧密贴合动环槽型端面， 静环下端面贴合流体

膜背部， 如图 １所示。

图 １　 热流固耦合结构

Ｆｉｇ􀆰 １　 Ｔｈｅｒｍｏ－ｆｌｕｉｄ－ｓｏｌｉｄ ｃｏｕｐｌｉｎｇ ｓｔｒｕｃｔｕｒｅ

液膜模型如图 ２ 所示， 其厚度沿轴向放大 １ ０００
倍便于观察。 由于液膜模型具有周期性， 取 １ ／ Ｎｇ 模
型即可进行计算。 边界条件设置如图 ３所示， 将下游

侧设置为压力出口， 上游侧设置为压力入口， 左右两

侧为周期性边界， 槽型区域及上表面为旋转壁面， 下

表面为静止壁面［９］。

图 ２　 液膜模型

Ｆｉｇ􀆰 ２　 Ｌｉｑｕｉｄ ｆｉｌｍ ｍｏｄｅｌ

图 ３　 １ ／ Ｎｇ 区域流体膜边界条件

Ｆｉｇ􀆰 ３　 １ ／ Ｎｇ ｒｅｇｉｏｎａｌ ｆｌｕｉｄ ｆｉｌｍ ｂｏｕｎｄａｒｙ ｃｏｎｄｉｔｉｏｎｓ

１􀆰 ２　 网格划分及无关性验证

分别对流体膜与动静密封环进行网格划分， 选用

四面体网格进行划分， 通过控制体尺寸来提升网格质

量。 动静密封环采用 Ａｕｔｏｍａｔｉｃ 进行网格划分， 最终

静环分配为六面体网格， 动环由于有动压槽型系统分

配为四面体网格， 如图 ４所示。

图 ４　 热流固耦合结构网格

Ｆｉｇ􀆰 ４　 Ｔｈｅｒｍａｌ－ｆｌｕｉｄ－ｓｏｌｉｄ ｃｏｕｐｌｉｎｇ ｓｔｒｕｃｔｕｒｅ ｇｒｉｄ
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对流体膜网格无关性进行验证， 通过导入到

Ｆｌｕｅｎｔ计算， 网格数在 ５１４ ７３７ 时， 开启力无明显变

化， 如表 １所示。 当网格数在 ９６０ ９４４ 时， 网格平均

质量在 ０􀆰 ８６， 满足计算要求。

表 １　 流体膜网格无关性检验

Ｔａｂｌｅ １　 Ｇｒｉｄ ｉｎｄｅｐｅｎｄｅｎｃｅ ｔｅｓｔ ｏｆ ｆｌｕｉｄ ｆｉｌｍ
体尺寸 ｄ ／ ｍｍ 网格数 开启力 Ｆｏ ／ Ｎ

０．６ ２６７ ７５８ ５５８．４
０．５５ ３５５ ８２１ ５６１．５
０．５ ５１４ ７３７ ５６９．７
０．４５ ７３１ ４０２ ５７１
０．４ １ ００７ ７６９ ５７２．３

２　 热流固耦合理论

２􀆰 １　 热力耦合计算方程

密封端面在瞬态工况下， 主要热量来源是摩擦副

之间高速旋转与旋转轴搅拌作用， 产生的热量由密封

环沿轴向传递给动静密封环， 同时还与空气、 密封腔

发生对流换热。 在对密封环进行热分析时， 主要考虑

的是热流密度和对流换热系数的计算［１０］。
（１） 热流密度方程

根据假设条件， 密封环之间的摩擦功全部转化为

摩擦热， 可以得到热流密度方程［１１］为

ｑ（ｘ，ｙ，ｔ）＝ ｆｐｃ（ｘ，ｙ，ｔ） ｒω （１）
式中： ｑ （ｘ， ｙ， ｔ） 为热流密度； ｆ 为摩擦因数；

ｐｃ （ｘ， ｙ， ｔ） 为接触压力； ｒ 为动环半径； ω 为动环角

速度。
（２） 热量方程

对于流体摩擦产生的摩擦力矩解析计算， Ｍｕｉｊ⁃
ｄｅｒｍａｎ、 Ｇａｂｒｉｅｌ、 Ｓｅｄｙ 都相应推导出计算公式［１２］。
文中只涉及旋转轴与端面摩擦产生的功耗， 简化后的

计算公式为

Ｑ ＝ ∫ｒｇ
ｒｉ

２πμｗ２

ｈ
ｒ３ｄｒ ＋ ∫ｒｇ

ｒｉ

２πμｗ２

ｈｅ
ｒ３ｄｒ （２）

式中： ｒｇ 为密封端面外径； ｒ ｉ 为密封端面内径；
μ 为流体黏度； ｈ 为端面间隙； ｈｅ 为当量间隙。

（３） 对流传热系数方程

流体膜与密封环之间的热量传递主要依靠对流换

热实现， 对流换热系数表示单位面积、 单位体积内对

流换热量， 它不仅取决于流体的物性， 还与流速有

关［１３］。 机械密封中动环对流换热系数计算公式［１４］为

γ１ ＝Ｎｕλ ／ （ｄｒ） （３）
其中： Ｎｕ ＝ ０．１３５［（０．５Ｒｅ２ｃ ＋ Ｒｅ２ａ）Ｐｒ］

０．３３

静环对流换热系数计算公式为

γ２ ＝Ｎｕλ ／ ２（ｄ ｊ） （４）

其中： Ｎｕ＝ ０．０２３ε１ （Ｒｅ）
０．８（Ｐｒ） ０．４

式中： λ 为空气导热系数； Ｒｅｃ 为流体旋转搅拌

雷诺数； Ｒｅａ 为流体横向绕流雷诺数； Ｐｒ 为普朗特准

数； ｄ ｊ 为静环与密封腔内壁的距离； ε１ 为修正系数，
取值为 １～２。
２􀆰 ２　 热传导边界条件

密封环传热模型如图 ５所示， 为了减少其他因素

对密封环热力分析的影响， 忽略动环 Ａ１ 处与弹簧、
密封圈辅助密封件的传热， 忽略 Ａ６ 处、 Ａ１０ 处与轴

套的传热。 热的传递方式主要分为热传导、 热对流和

热辐射 ３种。 密封环传热几何模型可分为： Ａ２－Ａ４、
Ａ８为对流换热边界条件， Ａ５、 Ａ７ 为热传导边界条

件， Ａ１、 Ａ６、 Ａ９、 Ａ１０ 处远离热源并且与轴套相连

认定为绝热边界。

图 ５　 密封环传热模型

Ｆｉｇ􀆰 ５　 Ｈｅａｔ ｔｒａｎｓｆｅｒ ｍｏｄｅｌ ｏｆ ｓｅａｌｉｎｇ ｒｉｎｇ

２􀆰 ３　 理论模型假设条件

流固耦合涉及流体力学、 固体力学、 热力学等相

关学科， 其干扰因素较多， 整体分析比较复杂， 为了

便于分析需要对计算模型做以下假设：
（１） 密封环材料以及密封液的物性参数不随时

间变化；
（２） 密封端面摩擦产生的热量全部由密封环传

导出去；
（３） 密封环周围的密封介质在密封腔内温度为

恒定的；
（４） 流体膜温度、 黏度沿径向发生变化， 轴向

方向保持不变；
（５） 密封端面泄漏液体带走的热量忽略不计。

３　 计算参数确定

密封环外径为 ５０ ｍｍ， 内径为 ２５ ｍｍ， 槽深为 ５
μｍ， 液膜厚度为 ３ μｍ， 台宽比为 １， 螺旋角为 ２０ °，
坝长比为 ０􀆰 ３， 工作压力为 ０􀆰 ３ ＭＰａ， 转速为 ３ ０００
ｒ ／ ｍｉｎ。 根据文献［１５］相关研究， 动环材料采用耐磨
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性、 导热性良好的碳化硅， 静环材料采用自润滑性

较好的碳石墨， 其材料参数如表 ２所示。 密封液选用

水， 物性温度为 ３００ Ｋ， 物性参数如表 ３所示。

表 ２　 密封环材料物性参数

Ｔａｂｌｅ ２　 Ｐｈｙｓｉｃａｌ ｐａｒａｍｅｔｅｒｓ ｏｆ ｓｅａｌｉｎｇ ｒｉｎｇ ｍａｔｅｒｉａｌｓ
参数 动环（碳化硅） 静环（碳石墨）

密度 ρ ／ （ｋｇ·ｍ－３） ３ １５０ １ ８１０
导热系数 ｋ ／ （Ｗ·ｍ－１·Ｋ－１） １５０ ４５
比热容 ｃ ／ （Ｊ·ｋｇ－１·Ｋ－１） ７１０ ８８０
热膨胀系数 β ／ （１０－６ 　 ℃ －１） ４．３ ６．２

弹性模量 Ｅ ／ ＧＰａ ３８０ ２５
泊松比 ０．２７ ０．２６

表 ３　 密封液物性参数 （３００ Ｋ）
Ｔａｂｌｅ ３　 Ｐｈｙｓｉｃａｌ ｐａｒａｍｅｔｅｒｓ ｏｆ ｓｅａｌｉｎｇ ｌｉｑｕｉｄ

参数 数值

密度 ρ ／ （ｋｇ·ｍ－３） ９９８．２

导热系数 ｋ ／ （Ｗ·ｍ－１·Ｋ－１） ０．６

比热容 ｃ ／ （Ｊ·ｋｇ－１·Ｋ－１） ４ １８２

热膨胀系数 β ／ ℃ －１ ０．００２ ８９
黏度 υ ／ （Ｐａ·ｓ） ０．００１ ００３

４　 计算结果及分析

４􀆰 １　 流体膜压力分析

图 ６所示为流体膜的总压云图。 可知， 压力在槽

根处数值较低， 此处设定为压力出口； 间隙液膜整体

压力分布比较均匀， 槽液膜压力较高； 由于转速与泵

送作用， 在动环槽型顶部位置， 压力达到最大值， 最

终将密封液不断泵送至密封端面从而产生液封的效

果。 从动环槽型处不断向液膜输送流体使流体膜的刚

度始终处于高强度的状态， 极大地阻止了上游流体向

下游侧泄漏， 同时也避免了动静环在工作时相互接

触， 延长了密封设备的使用年限。

图 ６　 双向连通槽型流体膜压力云图

Ｆｉｇ􀆰 ６　 Ｐｒｅｓｓｕｒｅ ｃｌｏｕｄ ｄｉａｇｒａｍ ｏｆ ｆｌｕｉｄ ｆｉｌｍ ｏｆ
ｔｗｏ－ｗａｙ ｃｏｎｎｅｃｔｅｄ ｇｒｏｏｖｅ

４􀆰 ２　 密封性能验证

为了验证双向连通槽型的密封性能， 选择被广泛

应用的螺旋槽型进行对比。 通过比较相同转速下密封

环的泄漏量， 可以直观了解到双向连通槽型与螺旋槽

型的密封性能。 同时， 根据右手定则， 通过改变旋转

轴旋转方向来模拟设备在实际工作时的反向旋转［１６］。
图 ７所示为螺旋槽型流体膜压力云图。 可知， 介

质压力通过螺旋槽被源源不断泵送至密封端面， 压力

最大值位于螺旋槽顶端， 形成高压区域， 压力从底部

到顶部呈逐级递增趋势。

图 ７　 螺旋槽型流体膜压力云图

Ｆｉｇ􀆰 ７　 Ｓｐｉｒａｌ ｇｒｏｏｖｅ ｆｌｕｉｄ ｆｉｌｍ ｐｒｅｓｓｕｒｅ ｃｌｏｕｄ ｄｉａｇｒａｍ

图 ８所示为不同槽型泄漏量随转速变化曲线。 可

知， 螺旋槽型泄漏量整体比双向连通槽泄漏量大， 这

是由于双向连通槽结构设计为连通状， 密封液可以在

环形槽内流通， 所以泄漏量相对小一些。

图 ８　 不同槽型泄漏量随转速变化曲线

Ｆｉｇ􀆰 ８　 Ｌｅａｋａｇｅ ｃｕｒｖｅｓ ｏｆ ｄｉｆｆｅｒｅｎｔ ｇｒｏｏｖｅ ｔｙｐｅｓ ｗｉｔｈ ｓｐｅｅｄ

图 ９所示为不同槽型反向旋转泄漏量随转速变化

曲线。 可知， 改变旋转轴旋转方向后， ２ 种槽型的整

体泄漏量相比于逆时针旋转都比较高； 泄漏量随着旋
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转速度的提升而增大， 当旋转速度达到 ４ ０００ ｒ ／ ｍｉｎ
时， ２种槽型的泄漏量都开始急剧上升。 双向连通槽

由于具有双向密封的结构， 当设备反向旋转时， 可以

有效地阻止密封介质的泄漏。

图 ９　 不同槽型反向旋转泄漏量随速度变化曲线

Ｆｉｇ􀆰 ９　 Ｖａｒｉａｔｉｏｎ ｃｕｒｖｅｓ ｏｆ ｌｅａｋａｇｅ ｏｆ ｄｉｆｆｅｒｅｎｔ ｇｒｏｏｖｅｓ
ｗｉｔｈ ｓｐｅｅｄ ｉｎ ｒｅｖｅｒｓｅ ｒｏｔａｔｉｏｎ

４􀆰 ３　 密封环稳态热分析

由图 １０ 可知， 在流体膜内径与旋转轴接触的部

位， 温度达到最大值， 这是由于旋转轴高速运转， 与

流体膜发生剪切摩擦导致温度上升。 在流体膜外径处

温度也相对较高， 此处位于密封坝， 由于旋转线速度

和流体黏滞力作用， 从而导致此处温度较高。 在环形

连同槽区， 温度比较低， 这是由于液膜厚度比较高，
黏性剪切产生的热量变小， 对密封端面起到良好的降

温效果， 从而使温度较低。

图 １０　 流体膜温度分布

Ｆｉｇ􀆰 １０　 Ｆｌｕｉｄ ｆｉｌｍ ｔｅｍｐｅｒａｔｕｒｅ ｄｉｓｔｒｉｂｕｔｉｏｎ

将 Ｆｌｕｅｎｔ计算结果导入密封环， 并施加传热边界

条件后得到动静密封环温度场分布， 如图 １１ 所示。
可知， 密封环上温度最大值位于外径密封坝处， 为

３２􀆰 ７６３ ℃； 温 度 最 小 值 位 于 密 封 槽 处， 温 度 为

２０􀆰 ４６４ ℃。 密封坝处流体膜较薄， 产生了大量的黏

性剪切热， 而密封槽处由于流体膜较厚， 黏性剪切热

较小。 动环与旋转轴相连接， 动环内径处温度相对密

封槽较高， 静环受流体膜厚度影响温度随流体膜膜厚

产生相应变化， 高温区出现在密封坝处。

图 １１　 动静密封环温度场分布

Ｆｉｇ􀆰 １１　 Ｔｅｍｐｅｒａｔｕｒｅ ｆｉｅｌｄ ｄｉｓｔｒｉｂｕｔｉｏｎ ｏｆ ｄｙｎａｍｉｃ ａｎｄ ｓｔａｔｉｃ
ｓｅａｌｉｎｇ ｒｉｎｇｓ： （ａ） ｍｏｖｉｎｇ ｒｉｎｇ； （ｂ） ｓｔａｔｉｃ ｒｉｎｇ

４􀆰 ４　 不同转速压力下密封环温度场分析

由图 １２可以看出， 随着转速、 压力的增加， 密封

环温度呈逐级增长的趋势。 其中转速对密封环的温度

影响较大， 当转速达到 １１ ０００ ｒ ／ ｍｉｎ时， 温度为 ３３２􀆰 ７
Ｋ， 这是因为密封环中温度主要是密封环高速运转时与

流体膜摩擦由流体的黏滞力所产生。 而增加压力对密

封环的温度影响相对减小， 当压力为 １􀆰 １ ＭＰａ 时， 密

封环温度为 ３０６􀆰 ３３ Ｋ， 数值模拟中最大温差为 ２􀆰 ４２ Ｋ，
转速变化下密封环最大温差为 ２９􀆰 ７ Ｋ。

图 １２　 不同转速和压力下密封环温度分布

Ｆｉｇ􀆰 １２　 Ｔｅｍｐｅｒａｔｕｒｅ ｄｉｓｔｒｉｂｕｔｉｏｎ ｏｆ ｔｈｅ ｓｅａｌｉｎｇ ｒｉｎｇ
ｕｎｄｅｒ ｄｉｆｆｅｒｅｎｔ ｓｐｅｅｄｓ ａｎｄ ｐｒｅｓｓｕｒｅｓ
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４􀆰 ５　 密封环热变形分析

图 １３所示为热流固耦合下热变形云图。 可知，
密封环内径和外径处热变形均大于槽区， 其中热变形

最大值位于密封坝区， 动环热变形整体上大于静环热

变形。 密封环轴向上可得， 动静密封环热变形由上向

下逐级递减， 说明在机械密封运行过程中， 动静密封

端面是主要受力部位。 分析密封环热变形云图可知，
外径热变形较大， 这是由于外径处线速度比较大， 导

致黏性剪切力热量比较大， 从而对密封环外径产生较

大热应力变形。 同时， 密封环内径处变形也比较大，
这是由密封环与旋转轴摩擦所导致。

图 １３　 动静密封环热变形分布

Ｆｉｇ􀆰 １３　 Ｔｈｅｒｍａｌ ｄｅｆｏｒｍａｔｉｏｎ ｄｉｓｔｒｉｂｕｔｉｏｎ ｏｆ ｄｙｎａｍｉｃ ａｎｄ ｓｔａｔｉｃ
ｓｅａｌｉｎｇ ｒｉｎｇｓ： （ａ） ｍｏｖｉｎｇ ｒｉｎｇ； （ｂ） ｓｔａｔｉｃ ｒｉｎｇ

４􀆰 ６　 不同转速下密封环热变形分析

由图 １４可知： 随着转速的增大， 动静密封环热

变形量呈递增的趋势， 且动环变形量总体上大于静环

变形量， 其中动环最大变形量为 ２􀆰 １ μｍ， 静环最大

变形量为 １􀆰 ９ μｍ。 这是由于动环为从动环， 当设备

开启时， 动环随着旋转轴开始旋转并与静环发生轻微

摩擦， 随着转速的增加， 动静密封环端面产生了流体

膜润滑密封端面。 而静环安装在轴套部位为静止环，
动环由于受到旋转力的作用总体变形大于静环， 同

时， 静环 （碳石墨） 热膨胀系数大于动环 （碳化硅）
热膨胀系数， 因此静环总变形量增幅略大于动环变形

量增幅。

图 １４　 变速下密封环总变形

Ｆｉｇ􀆰 １４　 Ｔｏｔａｌ ｄｅｆｏｒｍａｔｉｏｎ ｏｆ ｔｈｅ ｓｅａｌ ｒｉｎｇ ｕｎｄｅｒ ｖａｒｉａｂｌｅ ｓｐｅｅｄ

４􀆰 ７　 不同压力下密封环热变形分析

由图 １５可知： 随着压力的增大， 动静密封环总

变形量同样呈递增的趋势， 其中动环最大变形量为

１􀆰 ７１ μｍ， 静环最大变形量为 １􀆰 ５３ μｍ。 但相比较于

转速， 压力对动静环总变形量的影响较小。 热变形方

向为由密封环初始位置四周向外膨胀变形， 从密封环

背侧至密封环端面逐渐增大， 最大变形发生在密封环

端面。 与动环相比， 静环的热变形量较小， 这是由于

静环固定约束导致变形的不均。

图 １５　 变压下密封环总变形

Ｆｉｇ􀆰 １５　 Ｔｏｔａｌ ｄｅｆｏｒｍａｔｉｏｎ ｏｆ ｔｈｅ ｓｅａｌ ｒｉｎｇ ｕｎｄｅｒ ｖａｒｉａｂｌｅ ｐｒｅｓｓｕｒｅ

５　 结论

（１） 流体膜温度在内径与外径出分别达到最大

值， 而位于中间部位槽区温度较低， 温度最大值位于

外径密封坝处， 最小值位于槽区， 动环整体温度高于

静环。 压力变化下密封环最大温差为 ２􀆰 ４２ Ｋ， 转速

变化下密封环最大温差为 ２９􀆰 ７ Ｋ， 转速是影响密封

环温度变化的主要原因。
（２） 密封环热变形最大值位于密封坝区， 槽区

总变形最小， 密封环轴向热变形由上向下逐级递减，
表明在机械密封运行过程中， 动静环密封端面是主要

受力部位。 动环外径处热变形量较大， 且受力与变形
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都大于静环， 转速对热变形量影响大于压力。
（３） 随着转速、 压力的增大， 动静密封环总变

形量呈递增的趋势， 静环 （碳石墨） 热膨胀系数大

于动环 （碳化硅） 热膨胀系数， 其总变形量增幅大

于动环变形量增幅。 与动环相比， 静环的热变形量较

小， 在选择摩擦副材料时， 应当选择耐磨性、 导热性

良好的合金材料作动环， 选择自润滑性比较好的材质

作静环， 减少密封端面摩擦。
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铜包石墨含量对铜锰铝复合材料摩擦磨损性能的影响∗

彭成章　 左　 思
（湖南科技大学机械设备健康维护重点实验室　 湖南湘潭 ４１１２０１）
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摘要： 为改善铜锰铝合金的烧结性能， 并提高其在干摩擦下的摩擦磨损性能， 以铜包石墨作为自润滑相加入到铜

锰铝合金中， 采用等离子真空压力烧结方法制备铜锰铝 ／石墨复合材料， 分析铜包石墨含量对复合材料的密度、 硬度

的影响， 探讨不同复合材料在干摩擦和油润滑条件下的摩擦磨损性能。 结果表明： 相比真空和氢气还原气氛下的烧结

方式， 等离子体烧结铜锰铝 ／石墨复合材料具有较高的致密度和硬度， 其硬度随铜包石墨含量的增加而降低； 在干摩

擦和载荷小于 ２０ Ｎ条件下， 铜包石墨质量分数为 ６％～８％的复合材料有较好的减摩耐磨性能， 在干摩擦条件下可作为

自润滑材料使用； 在油润滑条件下， 不同材料的承载能力均有较大提高， 但载荷较大时复合材料的减摩、 耐磨和承载

能力方面略低于铜锰铝合金。
关键词： 铜锰铝合金； 复合材料； 显微硬度； 摩擦磨损性能
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　 铜基自润滑复合材料具有抗氧化、 耐高温、 耐腐
蚀及磨合性好等优点， 在真空、 高温和无油或少油环

境下有较广泛的应用［１ －３ ］。 从已有文献来看， 铜基自
润滑复合材料主要以纯 Ｃｕ、 Ｃｕ－Ｓｎ和 Ｃｕ－Ｎｉ－Ｓｎ合金
作为基体， 添加石墨、 碳纤维、 二硫化钨和二硫化钼
等润滑物质， 用粉末冶金或复合电沉积方法加工而
成［ ４ － ９ ］。 由于石墨等物质与金属的相容性差， 显著降
低基体的力学性能。 为了改善复合材料的性能， 人们
对石墨微粒进行化学镀铜、 镀镍表面改性处理和用放



电等离子体烧结来提高固体微粒与基体间的界面结合

强度和材料的致密度。 尹延国等［ １０ ］采用复压复烧工

艺研究了镀镍石墨粉对铜基复合材料力学性能的影

响， 研究表明， 镀镍石墨粉比纯石墨粉显著提高了复

合材料的压溃强度和冲击韧性。 张晓丹等［ １１ ］研究了

石墨的铜包覆量对自润滑材料性能的影响， 采用含铜

量为 ３０％ （质量分数） 的铜包石墨粉制备的复合材

料的致密性和抗压强度明显高于未镀铜石墨复合材

料。 刘向兵等［ １ ２ ］用热压与放电等离子体烧结 ２ 种工

艺制备 Ａｌ２Ｏ３ ／ Ｃｕ 复合材料， 测试结果表明放电等离

子体烧结的复合材料的致密度、 抗弯强度及导电率均

高于热压法制备的材料。
铜锰铝合金是本文作者所在的课题组研发的新型

铜基金属材料， 它具有强度高、 耐温性好和优良的干

摩擦性能等特性［１ ３ ］， 在高温、 重载工况下有较大的

应用潜力。 但是， 铜锰铝合金在真空和氢气还原气氛

下的粉末烧结性能较差。 为改善铜锰铝合金的粉末烧

结性能， 并提高其在干摩擦下的摩擦磨损性能， 本文

作者以铜包石墨作为自润滑相加入到铜锰铝合金中，
采用等离子真空压力烧结 （ ＳＰＳ） 工艺制备铜锰

铝 ／石墨复合材料， 以期得到力学性能和摩擦磨损性

能较高的复合材料。
１　 试验方法

１􀆰 １　 材料制备

金属粉末选用北京冶金研究总院生产的铜粉、 锰

粉、 铝粉、 镍粉和铁粉， 纯度大于 ９９％ （质量分

数）， 粒度为 ２００～３００目。 固体润滑相： 铜包石墨粉
末， 铜含量为 ５０％。 铜锰铝基合金的化学组成见文

献［１３］， 在合金中按质量分数 ０、 ４％、 ６％、 ８％、
１０％添加铜包石墨， 相应的试样编号为 １＃～ ５＃。 将各

粉末按比例倒入混料器中充分混合， 然后装入 ϕ３０
ｍｍ的模具中， 在压力试验机上成形， 压制压力为

３００ ＭＰａ， 保压 １ ｍｉｎ， 得到尺寸为 ϕ３０ ｍｍ×４ ｍｍ预

制坯料。 将坯料装入 ϕ３０ ｍｍ的石墨模具中， 放入等
离子体炉内进行烧结， 升温速度 ５０ ℃ ／ ｍｉｎ， 烧结温

度为 ８３０ ℃， 在该温度下保温 ６ ｍｉｎ， 同时外加轴向

压力 ３０ ＭＰａ， 系统真空度低于 １×１０－２Ｐａ。 然后关掉

ＳＰＳ 系统， 自然冷却， 得到圆片试样。
１􀆰 ２　 性能测试

采用 ＨＸＳ－ １０００Ａ 型显微硬度计测量材料的硬

度， 载荷为 ２ Ｎ， 保留时间 ５ ｓ； 随机取 ５个点进行测
量， 取平均值。 根据 ＧＢ ５１２３—１９８５标准， 采用 “排
水法” 测量材料密度。

采用 ＨＲＳ－２Ｍ 型高速往复式摩擦试验机进行室

温干摩擦和滴油润滑摩擦磨损试验， 润滑油为 ２０ 机
油； 对偶材料为直径 ４ ｍｍ 淬火 ４５ 钢球， 硬度为

５２ＨＲＣ。 试验条件： 滑动速度为 ０􀆰 １ ｍ ／ ｓ， 单次滑动
行程 ５ ｍｍ， 时间为 ２０ ｍｉｎ， 干摩擦的法向载荷为
１０～３０ Ｎ， 滴油润滑条件下的法向载荷为 ２０ ～ ６０ Ｎ，
滴油速度每 ２ ｍｉｎ １滴。

利用 ＴＥＳＣＡＮ－ＭＩＲＡ３型扫描电子显微镜观察材料
的磨损表面形貌， 用 ＮａｎｏＭａｐ５００－ＬＳ 双模式三维表面
轮廓仪测量磨痕上 ３个截面的面积， 取平均值乘以磨
痕长度作为磨损体积。 材料的磨损率按下式计算：

ω＝
ΔＶ
ｌ·Ｆ

式中： ω 为试样的磨损率， ｍｍ３ ／ （ Ｎ·ｍ）； ΔＶ
为试样的磨损体积， ｍｍ３； ｌ 为滑动距离， ｍ； Ｆ 为载
荷， Ｎ。
２　 试验结果与讨论
２􀆰 １　 材料的微观结构和硬度

表 １给出了等离子体烧结不同石墨含量复合材料
的密度和显微硬度。 可知， 不含石墨的铜锰铝合金的
密度为 ７ ４４０ ｋｇ ／ ｍ３， 硬度为 ２７２􀆰 ０３ＨＶ， 接近熔铸铜
锰铝合金密度 ７ ８００ ｋｇ ／ ｍ３和硬度 ３１７􀆰 ４ ＨＶ［１ ３ ］， 致密
度为 ９８􀆰 １３％。 而文献［１４］用氢气还原气氛烧结的相
同组分的铜锰铝复合材料， 其中不含石墨的铜锰铝合
金的密度为 ６ １９６ ｋｇ ／ ｍ３， 硬度仅为 ２１７ＨＶ。 这说明
等离子体烧结方法改善了铜锰铝合金的烧结性能， 提
高了材料的组织致密性和硬度。 这是因为等离子体烧
结过程中对试样施加压力是促进金属粉末颗粒流动和
填充， 减少孔隙数量和尺寸， 提高材料的致密性的关
键因素。

由表 １还可以看出， 随着铜包石墨质量分数的增
加， 复合材料的密度和硬度逐渐降低。 这是由于石墨
为层状结构， 层间原子结合强度低， 它对基体起到割
裂作用， 导致铜包石墨复合材料的硬度降低［１ ５ ］。 当
石墨质量分数为 １０％的复合材料的密度和硬度分别
为 ６ ７６０ ｋｇ ／ ｍ３和 １６９􀆰 ５ＨＶ， 大大高于文献［１４］用氢
气还原气氛烧结的复合材料的密度和硬度 （分别为
５􀆰 １１ ｋｇ ／ ｍ３和 １１６􀆰 ２ＨＶ）。

表 １　 复合材料的密度和显微硬度
Ｔａｂｌｅ １　 Ｔｈｅ ｄｅｎｓｉｔｙ ａｎｄ ｍｉｃｒｏｈａｒｄｎｅｓｓ ｏｆ ｃｏｍｐｏｓｉｔｅｓ

试样编号 １＃ ２＃ ３＃ ４＃ ５＃

密度 ρ ／ （ｋｇ·ｍ－３） ７ ４４０ ７ ２３０ ７ ０５０ ６ ９４０ ６ ７６０

显微硬度
２７２．０３
ＨＶ

１９５．４
ＨＶ

１９３．９３
ＨＶ

１８８．５
ＨＶ

１６９．５
ＨＶ

２􀆰 ２　 干摩擦条件下材料的摩擦磨损性能

图 １所示为复合材料的干摩擦因数随时间的变化

曲线。 可以看出， 载荷为 １０ Ｎ 时， 铜锰铝合金的摩

擦因数由试验初期的 ０􀆰 ３ 增大至 ０􀆰 ４， 在试验过程中
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摩擦副运行不稳定； 而不同石墨含量的复合材料的摩

擦因数较小， 低于 ０􀆰 １２， 说明石墨对材料的减摩特

性有明显的作用； 载荷为 ２０ Ｎ 时， 铜锰铝合金的摩

擦因数曲线波动较大， 石墨质量分数为 ４􀆰 ０％和 １０％
的 ２＃、 ５＃２种复合材料的摩擦因数增大， 分别为 ０􀆰 ３

和 ０􀆰 ２２， 而石墨质量分数为 ６􀆰 ０％和 ８􀆰 ０％的 ３＃、 ４＃
２种复合材料的摩擦因数仍然保持在 ０􀆰 １ 以下； 当载

荷增大至 ３０ Ｎ时， 不含石墨和石墨含量低的 １＃和 ２＃
试样的摩擦磨损性能显著变差， 石墨含量高的 ４＃和 ５
＃试样摩擦因数增大至 ０􀆰 ２５以上。

图 １　 不同载荷下复合材料干滑动摩擦因数随时间的变化曲线

Ｆｉｇ􀆰 １　 Ｔｈｅ ｃｈａｎｇｅ ｃｕｒｖｅｓ ｏｆ ｄｒｙ ｓｌｉｄｉｎｇ ｆｒｉｃｔｉｏｎ ｃｏｅｆｆｉｃｉｅｎｔ ｏｆ ｃｏｍｐｏｓｉｔｅ ｗｉｔｈ
ｔｉｍｅ ｕｎｄｅｒ ｄｉｆｆｅｒｅｎｔ ｌｏａｄ： （ａ） １０ Ｎ； （ｂ） ２０ Ｎ； （ｃ） ３０ Ｎ

　 　 图 ２所示为干摩擦条件下载荷为 ２０ Ｎ 时不同石

墨含量复合材料的磨损表面形貌。 可以看出， 不含石

墨的铜锰铝合金的磨损表面产生了明显的黏着层， 石

墨质量分数为 ４􀆰 ０％的 ２＃复合材料的磨损表面形成了

“面皮” 似结构的不连续的碾压层， 在碾压层不连续

的位置存在 “台阶”， 由于黏着层或台阶的存在， 导

致摩擦表面的粗糙度增大， 使得材料的摩擦因数增

大。 石墨质量分数为 ６􀆰 ０％和 ８􀆰 ０％的 ３＃、 ４＃２种材料

的磨痕宽度小， 表面碾压层较完整、 光滑， 因而摩擦

因数小。 当石墨质量分数增大至 １０􀆰 ０％， 材料摩擦

表面又产生了不完整的黏结层， 表面粗糙度增大， 摩

擦因数增大。

图 ２　 干摩擦条件下复合材料表面磨损形貌

Ｆｉｇ􀆰 ２　 Ｍｏｒｐｈｏｌｏｇｉｅｓ ｆｏｒ ｗｏｒｎ ｓｕｒｆａｃｅｓ ｏｆ ｔｈｅ ｃｏｍｐｏｓｉｔｅｓ ｕｎｄｅｒ ｄｒｙ ｓｌｉｄｉｎｇ ｆｒｉｃｔｉｏｎ： （ａ） ｓａｍｐｌｅ １＃；
（ｂ） ｓａｍｐｌｅ ２＃； （ｃ） ｓａｍｐｌｅ ３＃； （ｄ） ｓａｍｐｌｅ ４＃； （ｅ） ｓａｍｐｌｅ ５＃
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　 　 由材料的致密性和硬度测试数据可知， 粉末烧结

材料存在内部组织疏松、 微孔等缺陷， 在这些结合强

度较弱的部位， 在剪切力和压力复合作用下材料发生

断裂、 下陷形成微坑， 使得摩擦过程中对偶件刮擦材

料产生的碎屑在微坑处堆积， 在外力作用下形成碾压

层， 从而增大了摩擦表面的粗糙度， 引起摩擦因数增

大。 当材料中添加适量石墨后， 在摩擦的开始阶段，
石墨在摩擦表面铺展形成一层润滑膜， 降低了摩擦阻

力， 导致作用在材料上的剪切力小， 此时材料的抗压

能力将影响摩擦副的摩擦磨损特性。 当作用在材料表

面的压力小时， 基体和润滑膜没有发生破坏， 摩擦副

仍然在较低的摩擦因数下工作； 当作用在材料表面的

压力增大至一定值时， 在基体与石墨结合力较弱位置

和孔洞等缺陷部位产生压溃， 摩擦表面将变得凸凹不

平、 润滑膜被破坏， 以致材料的摩擦因数增大。
图 ３所示为复合材料的磨损率。 可以看出， 载荷

小于 ２０ Ｎ时， 石墨质量分数为 ６􀆰 ０％和 ８􀆰 ０％的 ３＃、
４＃２种复合材料的磨损率较低， 当载荷增加至 ３０ Ｎ
后， 材料的磨损率显著增大， 增加约 ２个数量级。 因

此， 在低载荷条件下石墨质量分数为 ６􀆰 ０％ ～ ８􀆰 ０％的

铜锰铝复合材料有较好的减摩和耐磨性能， 在干摩擦

条件下可以作为自润滑材料使用。

图 ３　 干摩擦条件下不同载荷时复合材料的磨损率

Ｆｉｇ􀆰 ３　 Ｔｈｅ ｗｅａｒ ｒａｔｅ ｏｆ ｔｈｅ ｃｏｍｐｏｓｉｔｅｓ ｕｎｄｅｒ ｄｒｙ
ｓｌｉｄｉｎｇ ｆｒｉｃｔｉｏｎ ａｎｄ ｄｉｆｆｅｒｅｎｔ ｌｏａｄ

２􀆰 ３　 滴油润滑条件下材料的摩擦磨损性能

图 ４所示为滴油润滑条件下复合材料的摩擦因数

随时间的变化曲线。 可以看出， 滴油润滑条件下铜锰

铝合金的摩擦因数小于 ０􀆰 １１， 比干摩擦的摩擦因数

低很多， 摩擦过程很平稳。 说明在滴油润滑条件下，
摩擦副之间形成了一层薄的油膜， 显著减小了摩擦阻

力， 使得材料表现出较低的摩擦因数。 几种复合材料

的摩擦因数随着载荷的增大而变大， 当载荷为 ６０ Ｎ
时， 石墨含量高的 ４＃和 ５＃试样的摩擦因数增大至

０􀆰 ２５以上。

图 ４　 在油润滑条件下不同载荷时复合材料的摩擦因数随时间的变化曲线

Ｆｉｇ􀆰 ４　 Ｔｈｅ ｃｈａｎｇｅ ｃｕｒｖｅｓ ｏｆ ｆｒｉｃｔｉｏｎ ｃｏｅｆｆｉｃｉｅｎｔ ｗｉｔｈ ｔｉｍｅ ｆｏｒ ｃｏｍｐｏｓｉｔｅｓ ｕｎｄｅｒ ｏｉｌ
ｌｕｂｒｉｃａｔｉｏｎ ａｎｄ ｄｉｆｆｅｒｅｎｔ ｌｏａｄ： （ａ） ２０ Ｎ； （ｂ） ４０ Ｎ； （ｃ） ６０ Ｎ

　 　 图 ５所示为滴油润滑条件下载荷为 ６０ Ｎ 时几种

材料的磨损表面形貌。 可以看出， 铜锰铝合金的磨损

表面光滑， 沿滑动方向有较浅的磨痕； 石墨含量少的

２＃和 ３＃试样的磨损表面产生了薄的碾压层； 在石墨

含量高的 ４＃和 ５＃试样的磨损表面形成了一层金属与

石墨的混合物。 在滴油润滑条件下， 作用在材料表面

的剪切应力小， 材料的摩擦磨损行为表现出复合材料

在干摩擦条件下的摩擦磨损行为特征。 铜锰铝合金的

强度高， 抵抗压溃损伤的能力强， 其磨损表面只产生

了轻微的刮擦。 复合材料的强度低， 在较高压力作用

下与石墨相连的基体金属被压溃、 凹陷， 部分石墨被

挤出转移至磨损表面和油液中。 随着摩擦过程的进

行， 对偶件刮擦产生的磨屑和石墨微粒在压溃部位不

断堆积、 挤压， 形成磨屑与石墨的混合物。 当材料中

石墨含量低时， 基体压溃程度轻， 混合物中石墨夹杂

量少， 磨屑在外力作用下发生团聚而碾压成膜； 当材

料中石墨含量高时， 基体压溃面积和深度增大， 混合

物中石墨夹杂量增多， 由于石墨和金属的相溶性差，
石墨对磨屑产生分散作用， 使得磨屑不容易产生团

聚， 在剪切力和压力交互作用下磨屑进一步破碎为微
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细的金属颗粒， 在磨损表面形成金属 ／石墨的机械混

合物。 金属颗粒的存在导致磨损表面微观不平度增

加， 使得摩擦过程中摩擦因数增大。

图 ５　 油润滑条件下复合材料表面磨损形貌

Ｆｉｇ􀆰 ５　 Ｍｏｒｐｈｏｌｏｇｉｅｓ ｆｏｒ ｗｏｒｎ ｓｕｒｆａｃｅｓ ｏｆ ｔｈｅ ｃｏｍｐｏｓｉｔｅｓ ｕｎｄｅｒ ｏｉｌ ｌｕｂｒｉｃａｔｉｏｎ： （ａ） ｓａｍｐｌｅ １＃；
（ｂ） ｓａｍｐｌｅ ２＃； （ｃ） ｓａｍｐｌｅ ３＃； （ｄ） ｓａｍｐｌｅ ４＃； （ｅ） ｓａｍｐｌｅ ５＃

　 　 图 ６所示为滴油润滑条件下材料的磨损率。 可以

看出， 当载荷相同时铜锰铝合金的磨损率略低于复合

材料的磨损率， 石墨含量对复合材料的磨损率的影响

不明显。 由材料的磨损表面形貌分析可知， 复合材料

在摩擦过程中产生了压溃和石墨流失， 导致磨损率增

大。 但是， 复合材料在经历表层局部压溃后， 在后续

摩擦过程中， 压溃损伤部位得到自修复， 承载能力增

大。 所以不同石墨含量的复合材料的磨损率均比较低。

图 ６　 油润滑条件下不同载荷时复合材料的磨损率

Ｆｉｇ􀆰 ６　 Ｔｈｅ ｗｅａｒ ｒａｔｅ ｏｆ ｔｈｅ ｃｏｍｐｏｓｉｔｅｓ ｕｎｄｅｒ ｏｉｌ
ｌｕｂｒｉｃａｔｉｏｎ ａｎｄ ｄｉｆｆｅｒｅｎｔ ｌｏａｄ

３　 结论

（１） 等离子压力烧结工艺可显著提高铜锰铝基

石墨复合材料的致密度和硬度， 复合材料的硬度随石

墨含量的增加而降低。
（２） 在干摩擦条件下， 载荷小于 ２０ Ｎ 时， 石墨

质量分数为 ６􀆰 ０％ ～８􀆰 ０％的复合材料表现出优异的减

摩和耐磨性能， 可以作为自润滑材料使用。
（３） 在滴油润滑条件下， 几种材料的承载能力

均有很大提高， 但复合材料在减摩、 耐磨和承载能力

方面略低于铜锰铝基合金。
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摘要： 机械密封动环和静环之间形成的润滑膜厚度是其稳定运行的一个重要评价指标， 为实现润滑膜厚度的非接

触检测， 根据机械密封润滑膜的特点， 构建了接触式机械密封润滑膜的超声检测模型， 并推导了润滑膜厚度的计算公

式。 指出机械密封在运行过程中会产生两相流， 准确测量机械密封润滑膜的厚度， 必须考虑密封介质的两相问题。 引

入中间变量混合因子， 通过试验获得混合因子和密封润滑介质密度的变化关系， 进行气液两相润滑下的机械密封润滑

介质密度的表征。 对两相润滑下的机械密封润滑膜厚度进行超声测试， 对考虑两相和不考虑两相的润滑膜厚度计算值

进行对比分析。 研究结果表明： 在汽化程度不高时， 考虑两相的润滑膜厚度计算值与真实值更接近； 随着汽化程度的

增加， 超声检测的精度在降低， 需从升速和声阻抗等参数的变化方面综合考虑。
关键词： 机械密封； 两相润滑； 超声波； 润滑膜

中图分类号： ＴＨ１１７􀆰 ２； ＴＢ５５１

􀤕
􀤕
􀤕
􀤕
􀤕
􀤕
􀤕
􀤕
􀤕
􀤕
􀤕

Ｉｎｆｌｕｅｎｃｅ ｏｆ Ｇａｓ Ｌｉｑｕｉｄ Ｔｗｏ Ｐｈａｓｅ ｏｎ Ｕｌｔｒａｓｏｎｉｃ Ｔｅｓｔｉｎｇ
Ａｃｃｕｒａｃｙ ｏｆ Ｍｅｃｈａｎｉｃａｌ Ｓｅａｌ Ｌｕｂｒｉｃａｔｉｏｎ Ｆｉｌｍ

ＬＩＵ Ｃｈａｏｆｅｎｇ１ 　 ＪＩＡ Ｑｉａｎ２，３ 　 ＺＨＥＮＧ Ｙｕｂｏ２ 　 ＤＯＮＧ Ｘｉｎｙｉ２ 　 ＷＡＮＧ Ｊａｎｌｅｉ４ 　
（１􀆰 Ｓｈａａｎｘｉ Ｐｒｏｖｉｎｃｅ Ａｅｒｏｓｐａｃｅ ａｎｄ Ａｓｔｒｏｎａｕｔｉｃｓ Ｐｒｏｐｕｌｓｉｏｎ Ｒｅｓｅａｒｃｈ Ｉｎｓｔｉｔｕｔｅ Ｃｏ．，Ｌｔｄ．，Ｘｉ􀆳ａｎ Ｓｈａａｎｘｉ ７１０００３，Ｃｈｉｎａ；
２􀆰 Ｄｅｐａｒｔｍｅｎｔ ｏｆ Ｍｅｃｈａｎｉｃａｌ Ｅｎｇｉｎｅｅｒｉｎｇ，Ｘｉ􀆳ａｎ Ｊｉａｏｔｏｎｇ Ｕｎｉｖｅｒｓｉｔｙ Ｃｉｔｙ Ｃｏｌｌｅｇｅ，Ｘｉ􀆳ａｎ Ｓｈａａｎｘｉ ７１００１８，Ｃｈｉｎａ；
３􀆰 Ｍｅｃｈａｎｉｃａｌ Ｓｙｓｔｅｍ Ｃｏｎｔｒｏｌ ａｎｄ Ｒｏｂｏｔ Ａｐｐｌｉｃａｔｉｏｎ Ｉｎｓｔｉｔｕｔｅ，Ｘｉ􀆳ａｎ Ｊｉａｏｔｏｎｇ Ｕｎｉｖｅｒｓｉｔｙ Ｃｉｔｙ Ｃｏｌｌｅｇｅ，
Ｘｉ􀆳ａｎ Ｓｈａａｎｘｉ ７１００１８，Ｃｈｉｎａ；４􀆰 Ｓｃｈｏｏｌ ｏｆ Ｍｅｃｈａｎｉｃａｌ ａｎｄ Ｐｒｅｃｉｓｉｏｎ Ｉｎｓｔｒｕｍｅｎｔ Ｅｎｇｉｎｅｅｒｉｎｇ，

Ｘｉ􀆳ａｎ Ｕｎｉｖｅｒｓｉｔｙ ｏｆ Ｔｅｃｈｎｏｌｏｇｙ，Ｘｉ􀆳ａｎ Ｓｈａａｎｘｉ ７１００４８，Ｃｈｉｎａ）

Ａｂｓｔｒａｃｔ：Ｔｈｅ ｔｈｉｃｋｎｅｓｓ ｏｆ ｔｈｅ ｌｕｂｒｉｃａｔｉｎｇ ｆｉｌｍ ｆｏｒｍｅｄ ｂｅｔｗｅｅｎ ｔｈｅ ｍｏｖｉｎｇ ｒｉｎｇ ａｎｄ ｔｈｅ ｓｔａｔｉｃ ｒｉｎｇ ｏｆ ｔｈｅ ｍｅｃｈａｎｉｃａｌ
ｓｅａｌ ｉｓ ａｎ ｉｍｐｏｒｔａｎｔ ｅｖａｌｕａｔｉｏｎ ｉｎｄｅｘ ｆｏｒ ｉｔｓ ｓｔａｂｌｅ ｏｐｅｒａｔｉｏｎ．Ｉｎ ｏｒｄｅｒ ｔｏ ｒｅａｌｉｚｅ ｔｈｅ ｎｏｎ－ｃｏｎｔａｃｔ ｄｅｔｅｃｔｉｏｎ ｏｆ ｔｈｅ ｌｕｂｒｉｃａｔｉｎｇ
ｆｉｌｍ ｔｈｉｃｋｎｅｓｓ，ａｃｃｏｒｄｉｎｇ ｔｏ ｔｈｅ ｃｈａｒａｃｔｅｒｉｓｔｉｃｓ ｏｆ ｔｈｅ ｍｅｃｈａｎｉｃａｌ ｓｅａｌ ｌｕｂｒｉｃａｔｉｎｇ ｆｉｌｍ，ａｎ ｕｌｔｒａｓｏｎｉｃ ｔｅｓｔｉｎｇ ｍｏｄｅｌ ｏｆ ｔｈｅ
ｃｏｎｔａｃｔ ｍｅｃｈａｎｉｃａｌ ｓｅａｌ ｌｕｂｒｉｃａｔｉｎｇ ｆｉｌｍ ｗａｓ ｃｏｎｓｔｒｕｃｔｅｄ，ａｎｄ ｔｈｅ ｃａｌｃｕｌａｔｉｏｎ ｆｏｒｍｕｌａ ｏｆ ｔｈｅ ｌｕｂｒｉｃａｔｉｎｇ ｆｉｌｍ ｔｈｉｃｋｎｅｓｓ ｗａｓ
ｄｅｄｕｃｅｄ．Ｉｔ ｉｓ ｐｏｉｎｔｅｄ ｏｕｔ ｔｈａｔ ｔｈｅ ｍｅｃｈａｎｉｃａｌ ｓｅａｌ ｏｆ ｔｈｅ ｔｕｒｂｏ ｐｕｍｐ ｗｉｌｌ ｐｒｏｄｕｃｅ ｔｗｏ－ｐｈａｓｅ ｆｌｏｗ ｄｕｒｉｎｇ ｔｈｅ ｏｐｅｒａｔｉｏｎ，ａｎｄ
ｔｈｅ ｔｗｏ－ｐｈａｓｅ ｐｒｏｂｌｅｍ ｏｆ ｔｈｅ ｓｅａｌｉｎｇ ｍｅｄｉｕｍ ｍｕｓｔ ｂｅ ｃｏｎｓｉｄｅｒｅｄ ｉｎ ｏｒｄｅｒ ｔｏ ａｃｃｕｒａｔｅｌｙ ｍｅａｓｕｒｅ ｔｈｅ ｔｈｉｃｋｎｅｓｓ ｏｆ ｔｈｅ ｌｕｂｒｉ⁃
ｃａｔｉｎｇ ｆｉｌｍ．Ａ ｍｉｘｅｄ ｆａｃｔｏｒ ｏｆ ｉｎｔｅｒｍｅｄｉａｔｅ ｖａｒｉａｂｌｅｓ ｗａｓ ｉｎｔｒｏｄｕｃｅｄ，ａｎｄ ｔｈｅ ｒｅｌａｔｉｏｎｓｈｉｐ ｂｅｔｗｅｅｎ ｍｉｘｅｄ ｆａｃｔｏｒ ａｎｄ ｔｈｅ ｄｅｎ⁃
ｓｉｔｙ ｏｆ ｔｈｅ ｓｅａｌｉｎｇ ｌｕｂｒｉｃａｔｉｏｎ ｍｅｄｉｕｍ ｗａｓ ｏｂｔａｉｎｅｄ ｔｈｒｏｕｇｈ ｅｘｐｅｒｉｍｅｎｔｓ，ａｎｄ ｔｈｅ ｍｅｃｈａｎｉｃａｌ ｓｅａｌ ｌｕｂｒｉｃａｔｉｏｎ ｍｅｄｉｕｍ ｄｅｎ⁃
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Ｋｅｙｗｏｒｄｓ：ｍｅｃｈａｎｉｃａｌ ｓｅａｌ；ｔｗｏ ｐｈａｓｅ ｌｕｂｒｉｃａｔｉｏｎ；ｕｌｔｒａｓｏｎｉｃ；ｌｕｂｒｉｃａｔｉｎｇ ｆｉｌｍ

　 接触式机械密封是一种较为常用的密封形式， 在

很多流体机械中有着较为广泛的应用， 最大的特点是

结构简单、 工作稳定［１］。 接触式机械密封在运行过程

中静环和动环由于密封介质的动压效应会形成一层几

微米至几十微米厚度的润滑膜， 这层润滑膜可以有效

降低或避免静环和动环的振动和磨损现象［ ２］。 润滑

膜是否完整可以影响到设备的寿命， 一般来说润滑膜

最直观的评价指标就是润滑膜厚度［ ３］。 润滑膜厚度

对机械密封润滑性能和动力学性能都有比较直接的影

响， 因此将润滑膜厚度与变形、 温升等指标一起作为

机械密封的基本检测和评价指标［ ４］。 机械密封润滑

膜厚度的检测方法有很多， 常用的有涡流法、 接触电

阻法和超声法等， 其中的超声法是近些年发展而来的

新技术［ ５］。 由于超声波独特的特性， 采用超声波作

为测量手段在很多领域都有所应用。 王林等人［６ ］将

水浸超声设备与扫描电镜配合检测了双层热障涂层热

震过程中内部组织结构演变。 杨静等人［７ ］利用超声

检测了大容积无缝气瓶瓶口部位可能产生的裂纹。 韩

晓芹等［８ ］提出了一种基于超声测量的表面粗糙度测

量方法， 利用了超声波测量无损耗的特性。 黄新平

等［９ ］利用超声波的振动特性改变了聚丙烯复合材料

成形过程中碳纤维的取向和填充流动性。 王建磊

等［１０ ］针对机械密封润滑膜分布检测问题， 利用超声

原理建立了机械密封润滑膜分布的多点测量模型。 葛

贞笛等［１１ ］利用粒子滤波技术对声发射信号进行处理，
实现了密封端面润滑膜厚度 （范围 １０ ～ ２３ μｍ） 的

测量。
采用超声原理进行微小间隙的检测方法在被使

用于机械密封之前， 已经在很多领域都取得了一定

的成功应用。 ＤＷＹＥＲ－ＪＯＹＣＥ［１２］根据中间介质层刚

度与超声波反射系数的关系， 引入了润滑膜厚度的

超声波刚度模型， 将中间流体层厚度的超声波测量

范围扩展到 １０ μｍ 以下量级。 于剑锋等［１３ ］采用超

声测量技术对轴承的润滑状态进行了检测， 采用针

对不同材料的刚度模型实现了不同尺度下的润滑膜

厚度的检测。 耿涛等人［１４ ］在具有薄衬层形式的滑

动轴承上实现了利用多次反射回波相互叠加的润滑

膜厚度精确检测。 赵伟［１５ ］在轴承试验台上实现了

润滑膜厚度的超声多点分布的实时检测， 发现由于

搅拌产生的气泡会对超声的测试精度产生较大影

响。 目前超声润滑膜检测研究对象多为几十微米量

级， 针对机械密封膜厚的检测精度要求更高。 特别

是针对气液两相润滑下的润滑膜超声测试研究在理

论及试验上都鲜有研究报道。
本文作者为提高火箭发动机机械密封润滑膜厚

度的检测精度， 针对气液两相工况进行了相关的

研究。
１　 接触式机械密封润滑膜的超声检测模型

接触式机械密封的典型结构包括 ３部分， 分别是

静环、 动环和波纹管， 如图 １所示。 文中研究的机械

密封用在火箭发动机涡轮泵中， 密封的介质为液氢、
液氧等， 其动环的材料为高强度不锈钢， 静环的主要

材料为浸渍石墨。 从图 １中可以看出， 在机械密封工

作时， 动环和静环之间因为动压效应存在一层厚度在

微米级别的润滑膜， 润滑介质一般就是被密封的介

质。 根据机械密封润滑膜的特点， 采用超声弹簧模型

法进行其厚度的检测是可行的。 采用超声弹簧模型可

以检测的润滑膜厚度一般是 ０ ～ ５０ μｍ， 因此文中采

用该方法进行润滑膜厚的检测最为合适。

图 １　 接触式机械密封的结构

Ｆｉｇ􀆰 １　 Ｓｔｒｕｃｔｕｒｅ ｏｆ ｃｏｎｔａｃｔ ｍｅｃｈａｎｉｃａｌ ｓｅａｌ

该方法也叫刚度模型法， 其原理可以描述为当

机械密封等摩擦副表面的润滑膜厚度 ｈ 远小于超声

的波长 λ 时， 超声波在机械密封静环和动环 ２ 个固

体分界面的反射信号重叠， 可用忽略质量的轻质并

联弹簧替代静环和动环之间的 润 滑 膜， 如 图 ２
所示。
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图 ２　 机械密封润滑膜超声检测的弹簧模型

Ｆｉｇ􀆰 ２　 Ｓｐｒｉｎｇ ｍｏｄｅｌ ｆｏｒ ｕｌｔｒａｓｏｎｉｃ ｉｎｓｐｅｃｔｉｏｎ ｏｆ
ｌｕｂｒｉｃａｔｉｏｎ ｆｉｌｍ ｏｆ ｍｅｃｈａｎｉｃａｌ ｓｅａｌ

对于文中研究的机械密封， 超声波在固体和润滑

膜界面上的反射系数 Ｒ 可以利用式 （ １） 进行定

义［ １２ ］。 在式 （１） 中 ｆ 为超声波的发射频率， ＭＨｚ；
Ｋ 为润滑膜的刚度系数； Ｚ 和 Ｚ′为两固体层的声阻

抗， ｇ ／ （ｃｍ２·ｓ）。

Ｒ＝
Ｋ（Ｚ－Ｚ′）＋ｉｆＺＺ′
Ｋ（Ｚ＋Ｚ′） ＋ｉｆＺＺ′

（１）

式 （１） 中的 Ｒ 可以通过式 （２） 直接计算获

得［ １３ ］。 式 （２） 中 Ａ 为超声波在润滑膜与固体界面上

反射信号的频域幅值； Ａｃ为超声波在参考界面上反射信

号的频域幅值； Ｒｃ为超声波在参考界面上的反射系数。
Ｒ＝ＡＲｃ ／ Ａｃ （２）
根据超声波在润滑膜与固体交界面处的时域反射

信号， 经快速傅里叶变换可获得超声波在该界面上的

频域幅值 Ａ。 同理， 根据超声波在润滑膜与参考交界

面处的时域反射信号， 经快速傅里叶变换可获得 Ａｃ。
式 （３） 为润滑膜厚度的表达式， 在式 （３） 中 ｈ 为

润滑膜厚度， μｍ； ρ 是润滑膜的密度， ｇ ／ ｃｍ３； ｃ 为

超声在润滑膜中传播的速度， ｍ ／ ｓ； Ｚ 和 Ｚ′为超声在

穿越金属和润滑膜时的声阻抗。

ｈ＝
ρｃ２

ｆＺＺ′
Ｒ２（Ｚ＋Ｚ′）－（Ｚ－Ｚ′） ２

１－Ｒ２
（３）

从式 （３） 中可以看出， 润滑膜厚度值的测试精

度主要由 ρ、 ｃ、 ｆ、 Ｒ、 Ｚ 和 Ｚ′决定， 其中的 ρ 和 ｃ 的

精度主要和润滑膜物性相关， ｆ 和 Ｒ 的精度主要和超

声仪器硬件性能相关。 Ｚ 和 Ｚ′主要和被测材料的物

性相关。 对于文中的测量对象机械密封来说， 其润滑

膜为液氮、 液氧或液氢等无机物， 在机械密封运行过

程中会产生两相流， 所以要想提高机械密封润滑膜的

测量精度， 密封介质的两相问题是必须考虑的。
２　 气液两相下机械密封润滑介质密度的表征

文中机械密封润滑膜气液两相现象主要对 Ｒ 产

生影响， 进而影响公式 （３） 中获得的 ｈ 的大小。 机

械密封气液两相的比例依据具体工况不同而不同， 可

以通过理论分析或试验获得。 一般来说液氮的密度

ρ０ 与温度 Ｔ 有关， 与压力基本无关， 液氮密度的表

达式如式 （４） 所示。

ρ０ ＝ ρ０（Ｔ）＝ ２．３５ ｜ Ｔ－２３７ ｜
１．２ （４）

而当汽化产生之后， 此时气液混合状态下的介质

密度就需要引用一个中间量混合因子 α。 如式 （５）
所示 α 定义为气液两相中气体体积 Ｖ气与液体体积 Ｖ液

的比值， α 的取值在 ０ ～ １ 之间， α 受工况影响较大，
可以在实际测量中通过两相流测量装置来测得。

α＝Ｖ气 ／ Ｖ液 （５）
在液氮汽化过程中， α 与液氮介质的密度关系曲

线如图 ３所示。 因此如果可以测得某一时刻的气液比

例就可以获得该时刻的介质密度， 图 ３中曲线从形式

上来看为一个三元的函数曲线， 其数学表达式可以写

成如式 （６） 所示的形式。
ｙ＝ ｂ０＋ｂ１ｘ１＋ｂ２ｘ２＋ｂ３ｘ３＋ｕ （６）
式 （６） 中 ｂ０、 ｂ１、 ｂ２、 ｂ３和 ｕ 均为常数， 其中

ｂ１＜０、 ｂ２＞０、 ｂ３＜０。 文中可根据图 ３中所示的测试数
据获得液氮介质密度 ρ０ 在不同 α 下的数值。

因此， 对于液氮为润滑介质的机械密封， 其润滑

膜测试的超声检测方程只需要将式 （３） 中的 ρ 用两
相润滑下的 ρ０ 替换即可。

图 ３　 混合因子 α 与液氮介质密度的关系曲线
Ｆｉｇ􀆰 ３　 Ｒｅｌａｔｉｏｎｓｈｉｐ ｂｅｔｗｅｅｎ ｍｉｘｉｎｇ ｆａｃｔｏｒ

α ａｎｄ ｌｉｑｕｉｄ ｎｉｔｒｏｇｅｎ ｍｅｄｉｕｍ ｄｅｎｓｉｔｙ

３　 气液两相对润滑膜超声检测精度的影响
３􀆰 １　 机械密封润滑膜厚度的超声检测系统

机械密封润滑膜厚度的超声检测系统的组成如图
４所示， 超声测量仪器主要由结果显示模块、 信号控

制模块、 数据处理和分析模块等构成， 其中信号控制

模块通过测试软件的特有功能负责进行波形信号的采

集和记录。 结果显示模块可以显示采集到的超声波的

发射 ／接收信号的波形以及经过计算得到的润滑膜厚

度值， 因此也可以通过它对超声测试过程进行检测。
该超声测试系统有着很高的采样频率， 精度可以达到

微米级， 系统的输入 ／输出部分通过接口连接传感器

探头， 通过传感器进行超声波波形数据采集。
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图 ４　 润滑膜厚度的超声检测系统组成

Ｆｉｇ􀆰 ４　 Ｕｌｔｒａｓｏｎｉｃ ｔｅｓｔｉｎｇ ｓｙｓｔｅｍ ｏｆ ｌｕｂｒｉｃａｔｉｎｇ ｆｉｌｍ ｔｈｉｃｋｎｅｓｓ

图 ５所示为机械密封润滑膜厚度模拟装置结构示

意图， 通过该装置可以模拟给定膜厚的测量环境， 检

验超声测量膜厚的精度。 两相流测量装置可以得到气

液的比例， 据此获得此时刻的混合因子 α。

图 ５　 机械密封润滑膜厚度模拟装置结构示意

Ｆｉｇ􀆰 ５　 Ｓｔｒｕｃｔｕｒｅ ｏｆ ｓｉｍｕｌａｔｉｏｎ ｄｅｖｉｃｅ ｆｏｒ ｌｕｂｒｉｃａｔｉｎｇ
ｆｉｌｍ ｔｈｉｃｋｎｅｓｓ ｏｆ ｍｅｃｈａｎｉｃａｌ ｓｅａｌ

３􀆰 ２　 试验结果与讨论

试验中润滑膜为静态测量， 先使得标定装置形成

一定的间隙， 再将液氮灌入， 测试此时的润滑膜厚

度， 同时实时检测气液两相的比例。 图 ６所示为两相

流测试装置获得的液氮体积占介质总体积的比例 ｋ 随

时间变化曲线。 因为 ｋ＋α ＝ １， 从图 ５ 中可以看出，
液态介质在试验过程中逐渐汽化， 混合因子 α 的值

也越变越大。
文中采集了试验时间 ２００ ｓ内的 α 值。 根据研究

对象的特点， 选取 ２０ ～ １００ ｓ 之间的 α 值， 根据图 ３
中所示的 α 值与介质密度 ρ 关系曲线获得密封介质在

两相时的密度值， 密度的计算结果如表 １所示。 文中

在对润滑膜厚的分析中未考虑两相对超声波传播速度

ｃ 的影响。 从表 １所示的结果可以看出， 在测试的初

期气相很少， 对密度没有明显影响。 但是在 ８０ 和

１００ ｓ 时液氮的密度就降低到了 ０􀆰 ２３ 和 ０􀆰 １９ ｇ ／ ｃｍ３，
这时必须考虑密度变化对机械密封润滑膜厚度检测结

果的影响。

图 ６　 液氮体积比 ｋ 随试验时间变化曲线

Ｆｉｇ􀆰 ６　 Ｖａｒｉａｔｉｏｎ ｃｕｒｖｅ ｏｆ ｌｉｑｕｉｄ ｎｉｔｒｏｇｅｎ ｖｏｌｕｍｅ
ｒａｔｉｏ ｋ ｗｉｔｈ ｔｅｓｔ ｔｉｍｅ

表 １　 不同试验时刻的气液混合因子 α 和介质密度 ρ
Ｔａｂｌｅ １　 Ｇａｓ ｌｉｑｕｉｄ ｍｉｘｉｎｇ ｆａｃｔｏｒ α ａｎｄ ｍｅｄｉｕｍ

ｄｅｎｓｉｔｙ ρ ａｔ ｄｉｆｆｅｒｅｎｔ ｔｅｓｔ ｔｉｍｅｓ

序号 时间 ｔ ／ ｓ 混合因子 α 密度 ρ ／ （ｇ·ｃｍ－３）
１ ２０ ０．０３７ ０．８１
２ ４０ ０．０４５ ０．７９
３ ６０ ０．０４８ ０．７６
４ ８０ ０．１４６ ０．２３
５ １００ ０．２１５ ０．１９

表 ２给出了在 ２０ ～ １００ ｓ 之间的 ５ 个时刻测得的

标定值为 ４０ μｍ的润滑膜厚度 ｈ 和 ｈ′。 ｈ 为不考虑气

液两相的膜厚计算数据， 不考虑气液两相的膜厚数据

在采用式 （３） 计算时液氮密度取定值 ０􀆰 ８１ ｇ ／ ｃｍ３；
ｈ′为考虑了气液两相的膜厚计算结果， 在式 （３） 计

算时选用的是实测密度。

表 ２　 不同试验时刻的润滑膜厚测量结果

Ｔａｂｌｅ ２　 Ｍｅａｓｕｒｅｍｅｎｔ ｒｅｓｕｌｔｓ ｏｆ ｌｕｂｒｉｃａｔｉｏｎ ｆｉｌｍ
ｔｈｉｃｋｎｅｓｓ ａｔ ｄｉｆｆｅｒｅｎｔ ｔｅｓｔ ｔｉｍｅｓ

序号 时间 ｔ ／ ｓ 膜厚 ｈ ／ μｍ 膜厚 ｈ′ ／ μｍ
１ ２０ ４１．４ ４１．４
２ ４０ ４３．５ ４２．４
３ ６０ ４９．８ ４６．７
４ ８０ ５８．６ １６．６
５ １００ ７０．６ １６．５

从表 ２中可以看出， 随着时间的变化， 膜厚测试

结果也在变化， 这是因为不同时刻介质的气液比例是

不同的。 从测试的数据来看， 如果不考虑气液两相对

介质密度的影响， 膜厚测量值 ｈ 与设定值 ４０ μｍ之间

的误差越来越大， 到 １００ ｓ 时误差达到 ７６􀆰 ５％。 α 为

０􀆰 ０３７时密度几乎没变化， 所以膜厚测试值 ｈ 和 ｈ′没
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有差别； α 为 ０􀆰 ０４５时 ρ 为 ０􀆰 ７９ ｇ ／ ｃｍ３， 此时的 ｈ′测
试误差为 ６􀆰 ０％， 小于 ｈ 测试误差 ８􀆰 ８％。 如果计算时

考虑了两相导致的密度变化， 测试值 ｈ′在试验初期

也就是气液比例不高的时候， 测试精度高于不考虑两

相的情况， 例如文中的试验时间 ６０ ｓ 之前测试精度

高于不考虑两相的情况。 但当气体占比较大时， 会影

响声速、 声阻抗等参数， 这样在测量时就不能仅考虑

两相对密度的影响了。
４　 结论

（１） 构建接触式机械密封润滑膜的超声检测模

型， 润滑膜厚度值的测试精度主要由 ρ、 ｃ、 ｆ、 Ｒ、 Ｚ
与 Ｚ′决定， ρ 和 ｃ 与润滑膜物性相关， ｆ 和 Ｒ 与超声

仪器硬件相关， Ｚ 和 Ｚ′与被测材料的物性相关。
（２） 针对气液两相润滑下机械密封润滑膜厚度的

精准测量， 引入了中间变量混合因子 α， 通过试验获

得了 α 和密封润滑介质密度 ρ０ 的变化关系， 进行了气

液两相润滑下的机械密封润滑介质密度 ρ０ 的表征。
（３） 分析气液两相对润滑膜超声检测精度的影

响， 如考虑两相导致的介质密度变化， 测试值 ｈ′在
气液比例不高的时候， 例如文中的试验时间 ６０ ｓ 之
前测试精度高于不考虑两相的情况。 但当气体占比较

大时， 会影响声速、 声阻抗等参数， 在测量时不能仅

考虑两相对密度的影响了。
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摘要： 为了探究轴承钢在高温润滑条件下的摩擦磨损性能， 采用扫描电子显微镜 （ ＳＥＭ）、 Ｘ 射线衍射仪

（ＸＲＤ）、 洛氏硬度计等对 ＧＣｒ１５高碳轴承钢和 Ｇ２０ＣｒＮｉ２Ｍｏ 渗碳轴承钢组织、 物相及硬度进行了表征， 利用 ＱＧ－７００
型气氛高温摩擦磨损试验机研究轴承钢材料不同条件下的高温润滑摩擦磨损性能， 并分析其磨损机制。 结果表明： ２
种轴承钢的组织主要为马氏体、 碳化物和残余奥氏体， 其中 Ｇ２０ＣｒＮｉ２Ｍｏ 渗碳轴承钢的表层硬度高于 ＧＣｒ１５ 高碳钢轴

承钢； 在高温润滑条件下， ２种轴承钢的磨损率都随着载荷和摩擦速度的增加而增大； ＧＣｒ１５ 轴承钢的平均摩擦因数

随着载荷和摩擦速度的增加逐渐降低， 而 Ｇ２０ＣｒＮｉ２Ｍｏ轴承钢的平均摩擦因数随载荷的增加而降低， 随摩擦速度的增

加而变化不大。 Ｇ２０ＣｒＮｉ２Ｍｏ渗碳轴承钢的耐磨性能总体优于 ＧＣｒ１５ 高碳轴承钢， 这与渗碳轴承钢的高硬度和具有回

火稳定性的渗层有关； ２种轴承钢高温润滑条件下的磨损机制是主要为磨粒磨损和氧化磨损。
关键词： 轴承钢； 高温； 润滑； 摩擦磨损性能
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　 轴承作为重要的关键零部件， 被称为 “工业的

关节”， 广泛运用在精密机床、 矿山机械、 高铁动

车、 风力发电及航空航天等新兴产业领域［１－２］， 其性

能好坏直接决定了高端装备的性能、 水平、 质量和可

靠性［３］。 随着科学技术水平的提高和社会经济的发

展， 轴承应用范围不断扩大， 市场需求逐年递增， 对

轴承钢及其性能要求也越来越高［４－５］。 其中， 摩擦磨

损是轴承在服役过程中的主要失效形式之一［６－８ ］。 特

别是， 当轴承在服役过程中受到较大载荷、 冲击载

荷、 高速运转或润滑不良时， 将导致轴承温度急剧上

升， 呈现出不同于室温下的摩擦磨损行为， 造成更严

重的磨损失效， 直接影响到轴承的使用寿命［９－１０］， 因

此， 很有必要对轴承在高温条件下的摩擦磨损性能进

行研究。
相关文献已对轴承钢在高温条件下的摩擦磨损进

行了研究。 ＳＴＯＴＴ 等［１１］研究了 Ｆｅ－１２％Ｃｒ 钢在高温

下的摩擦磨损性能， 结果表明： 在温度为 ３００ ～ ６００
℃的空气中进行往复滑动摩擦磨损时， 摩擦因数和磨

损率都明显低于室温摩擦条件。 吴毅恒等［１２］研究了

不同温度条件下 Ｃｒ４Ｍｏ４Ｖ 轴承钢的摩擦磨损行为，
发现在高温条件下， Ｃｒ４Ｍｏ４Ｖ 钢磨损区域氧化程度

随温度的升高而增加， 使摩擦因数和磨损量显著降

低。 陈康敏等［１３］研究了 ＣｒＭｏＶ铸钢的高温磨损性能，
发现 ４００ ℃高温磨损条件下 ＣｒＭｏＶ 钢表面形成一层

致密的氧化物膜， 有效地降低了磨损。
尽管上述研究指出高温条件与轴承钢材料的摩

擦磨损性能息息相关， 但在高温润滑条件下轴承钢

磨损实验研究相对较少， 且针对轴承材料在高温润

滑条件下的摩擦磨损机制分析还不够深入。 因此，
本文作者选用常用轴承材料 ＧＣｒ１５ 高碳轴承钢和

Ｇ２０ＣｒＮｉ２Ｍｏ渗碳轴承钢为研究对象， 采用扫描电

子显微镜 （ＳＥＭ）、 Ｘ 射线衍射仪 （ＸＲＤ）、 硬度仪

等分析了材料的微 观 组 织、 物 相 和 硬 度， 借 助

ＱＧ⁃７００型气氛高温摩擦磨损试验机在不同条件下测

试了 ２ 种轴承钢的高温润滑摩擦磨损性能， 并揭示

其摩擦磨损机制。

１　 实验材料与方法

文中 选 用 最 常 用 的 ＧＣｒ１５ 高 碳 轴 承 钢 和

Ｇ２０ＣｒＮｉ２Ｍｏ渗碳轴承钢作为研究对象。 其中， ＧＣｒ１５
高碳钢的化学成分为 （质量分数计，％） １􀆰 ０２Ｃ，
１􀆰 ４７Ｃｒ， ０􀆰 ０８７Ｎｉ， ０􀆰 １７Ｓｉ， ０􀆰 ３８Ｍｎ， ０􀆰 ０２９Ｍｏ；
Ｇ２０ＣｒＮｉ２Ｍｏ； 渗碳轴承钢的化学成分为 （质量分数

计，％） ０􀆰 ２３Ｃ， ０􀆰 ５５Ｃｒ， １􀆰 ６５Ｎｉ， ０􀆰 ２９Ｓｉ， ０􀆰 ７０Ｍｎ，
０􀆰 ２０Ｍｏ。 ＧＣｒ１５高碳轴承钢热处理工艺为： 在 ７８０ ～
８１０ ℃保温 ４ ｈ， 之后随炉冷却至 ６５０ ℃， 再空冷到

室温； 加热到 ８４０ ℃， 保温 ３０ ｍｉｎ， 油淬； 之后在

１６０ ℃回火 １􀆰 ５ ｈ。 Ｇ２０ＣｒＮｉ２Ｍｏ渗碳轴承钢热处理工

艺为： 先在 ８８０ ℃保温 １ ｈ， 一次油淬； 在 ８００ ℃保

温 １ ｈ， 二次油淬； 之后在 ２００ ℃回火 １􀆰 ５ ｈ。
采用扫描电子显微镜 （型号： ＪＳＭ⁃５６１０ＬＶ） 对

ＧＣｒ１５和 Ｇ２０ＣｒＮｉ２Ｍｏ轴承钢的微观组织进行观察分

析。 使用 Ｘ射线衍射仪 （型号： Ｄ８） 对 ２ 种轴承钢

的物相组成进行表征。 利用洛氏硬度计 （型号：
３１０ＨＲＳＳ⁃１５０） 对轴承钢表层硬度进行测试， 硬度测

试时选用的载荷为 １ ４７０ Ｎ。
利用 ＱＧ⁃７００ 型气氛高温摩擦磨损试验机对

ＧＣｒ１５高碳轴承钢和 Ｇ２０ＣｒＮｉ２Ｍｏ 渗碳轴承钢材料进

行销－盘旋转式摩擦磨损实验。 选用 ＧＣｒ１５ 为对磨

盘， 尺寸为 ϕ５０ ｍｍ × ８ ｍｍ； 销试样为研究材料

（ＧＣｒ１５高碳轴承钢和 Ｇ２０ＣｒＮｉ２Ｍｏ 渗碳轴承钢）， 尺

寸为 ϕ６􀆰 ３ ｍｍ×２０ ｍｍ。 摩擦磨损实验中， 样品旋转

半径为 １４ ｍｍ， 运行总路程为 ３ １６５ ｍ。 当研究载荷

对摩擦磨损性能影响时， 实验固定旋转角速度为 ４００
ｒ ／ ｍｉｎ， 改变载荷分别为 ３０、 ４０、 ５０ Ｎ。 当考虑转速

对材料摩擦磨损性能影响时， 实验固定载荷为 ３０ Ｎ，
改变转速分别为 ２００、 ３００、 ４００ ｒ ／ ｍｉｎ， 即线速度分

别为 ０􀆰 ２９、 ０􀆰 ４４、 ０􀆰 ５９ ｍ ／ ｓ。 每种样品分别进行 ３次
平行实验， 取平均值进行分析。 最后材料的磨损率借

助如下公式进行计算：

ω＝
Δｍ

２πＲ·ｎ·ｔ
式中： ω 为磨损率， ｍｇ ／ ｍ； Δｍ 为磨损前后的质

量损失， ｍｇ； Ｒ 为销盘接触区旋转半径， ｍ； ｎ 为旋
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转角速度， ｒ ／ ｍｉｎ； ｔ 为摩擦时间， ｍｉｎ 。
２　 实验结果与分析

２􀆰 １　 微观组织及硬度分析

图 １所示为 ＧＣｒ１５ 高碳轴承钢和 Ｇ２０ＣｒＮｉ２Ｍｏ 渗
碳轴承钢的微观组织及 ＸＲＤ 分析结果。 由图 １ （ ａ）
可知， ＧＣｒ１５高碳轴承钢的微观组织主要为马氏体基

体、 碳化物和少量残余奥氏体组成， 其中碳化物大小

相近 且 均 匀 分 布 于 基 体 中。 由 图 １ （ ｂ ） 可 知，
Ｇ２０ＣｒＮｉ２Ｍｏ渗碳轴承钢的微观组织主要由隐晶马氏

体、 碳化物和少量残余奥氏体组成， 且 ＧＣｒ１５高碳轴

承钢中碳化物的含量和尺寸均高于 Ｇ２０ＣｒＮｉ２Ｍｏ 渗碳

轴承钢。

图 １　 不同轴承钢材料的微观组织及 ＸＲＤ分析结果

Ｆｉｇ􀆰 １　 Ｍｉｃｒｏｓｔｒｕｃｔｕｒｅ ｏｆ ｄｉｆｆｅｒｅｎｔ ｂｅａｒｉｎｇ ｓｔｅｅｌｓ ａｎｄ ＸＲＤ ａｎａｌｙｓｉｓ ｒｅｓｕｌｔｓ： （ａ） ＧＣｒ１５ ｂｅａｒｉｎｇ ｓｔｅｅｌ； （ｂ） Ｇ２０ＣｒＮｉ２Ｍｏ ｂｅａｒｉｎｇ ｓｔｅｅｌ

　 　 对 ＧＣｒ１５高碳轴承钢和 Ｇ２０ＣｒＮｉ２Ｍｏ 渗碳轴承钢

的表层硬度进行测试， ＧＣｒ１５高碳轴承钢的表层硬度

约为 ６０􀆰 ６ ＨＲＣ； Ｇ２０ＣｒＮｉ２Ｍｏ渗碳轴承钢的表层硬度

约为 ６１􀆰 ８ ＨＲＣ。 可见， 高碳轴承钢的表面硬度略低

于渗碳轴承钢的表层硬度。 分析认为， 这是由于

Ｇ２０ＣｒＮｉ２Ｍｏ渗碳轴承钢经过渗碳处理后， 其表层组

织结构中并未观察到大量的碳化物析出产生， Ｃ 原子

大多固溶于基体中， 经过淬火后形成了过饱和高碳针

状马氏体， 使其表层具有较高的硬度［１４］。
２􀆰 ２　 不同摩擦速度下摩擦磨损性能分析

图 ２所示为 ＧＣｒ１５ 高碳轴承钢和 Ｇ２０ＣｒＮｉ２Ｍｏ 渗
碳轴承钢在固定载荷为 ３０ Ｎ 及不同摩擦速度下的磨

损率实验结果。 结果表明， 高温润滑条件下， ＧＣｒ１５
高碳轴承钢和 Ｇ２０ＣｒＮｉ２Ｍｏ渗碳轴承钢的磨损率随着

摩擦速度的增加而增大， 且 ＧＣｒ１５高碳轴承钢的磨损

率普遍高于 Ｇ２０ＣｒＮｉ２Ｍｏ渗碳轴承钢的磨损率。 这是

由于 Ｇ２０ＣｒＮｉ２Ｍｏ渗碳钢表面有较高的硬度， 提高了

其表面耐磨性， 同时渗碳轴承钢的表面渗层中固溶碳

含量较多， 其表面 Ｍｏ元素与 Ｃ 元素在表面形成球状

碳化物， 使其在高温条件下的基体强度较为稳定， 耐

磨性较好［１５］。

图 ２　 不同摩擦速度下轴承钢的磨损率 （Ｆ＝ ３０ Ｎ）
Ｆｉｇ􀆰 ２　 Ｗｅａｒ ｒａｔｅ ｏｆ ｂｅａｒｉｎｇ ｓｔｅｅｌｓ ａｔ ｄｉｆｆｅｒｅｎｔ ｓｐｅｅｄｓ （Ｆ＝ ３０ Ｎ）
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图 ３ （ａ） 和图 ３ （ｂ） 所示分别为 ＧＣｒ１５ 高碳轴

承钢和 Ｇ２０ＣｒＮｉ２Ｍｏ渗碳轴承钢在不同摩擦速度下的

摩擦因数实验结果， 表 １给出了 ２种轴承钢在不同摩

擦速度下的平均摩擦因数。 由图 ３ （ ａ） 可以看出，
ＧＣｒ１５高碳轴承钢的摩擦因数波动相对较大， 其平均

摩擦因数随着摩擦速度的增加而有所降低。 这是由于

摩擦速度的增加， 摩擦副接触频率上升， 形成的磨屑

数量多， 从而使材料表面的磨损由两体摩擦变为三体

摩擦， 摩擦因数有一定的降低。 同时， 随着摩擦速度

的增大， 摩擦副表面易形成氧化膜层， 使得摩擦因数

有所下降。 由图 ３ （ｂ） 可以看出， Ｇ２０ＣｒＮｉ２Ｍｏ 渗碳

轴承钢不同摩擦速度下的摩擦因数都经历了先降低后

增大， 最后趋于平稳的阶段， 其摩擦曲线波动较小且

随摩擦速度的增加变化不大。

图 ３　 轴承钢在不同摩擦速度下的摩擦因数曲线 （Ｆ＝ ３０ Ｎ）
Ｆｉｇ􀆰 ３　 Ｆｒｉｃｔｉｏｎ ｃｏｅｆｆｉｃｉｅｎｔ ｃｕｒｖｅｓ ｏｆ ｂｅａｒｉｎｇ ｓｔｅｅｌｓ ａｔ ｄｉｆｆｅｒｅｎｔ ｓｐｅｅｄｓ （Ｆ＝ ３０ Ｎ）：

（ａ） ＧＣｒ１５ ｂｅａｒｉｎｇ ｓｔｅｅｌ； （ｂ） Ｇ２０ＣｒＮｉ２Ｍｏ ｂｅａｒｉｎｇ ｓｔｅｅｌ

表 １　 轴承钢在不同摩擦速度下的平均

摩擦因数 （Ｆ＝ ３０ Ｎ）
Ｔａｂｌｅ １　 Ａｖｅｒａｇｅ ｆｒｉｃｔｉｏｎ ｃｏｅｆｆｉｃｉｅｎｔ ｏｆ ｂｅａｒｉｎｇ ｓｔｅｅｌｓ

ａｔ ｄｉｆｆｅｒｅｎｔ ｓｐｅｅｄｓ （Ｆ＝ ３０ Ｎ）

轴承钢
　 　 　 不同速度下平均摩擦因数 ｆｍｅａｎ 　 　 　

０．２９ ｍ ／ ｓ ０．４４ ｍ ／ ｓ ０．５９ ｍ ／ ｓ

ＧＣｒ１５ ０．１５７ ０．１４７ ０．１４６
Ｇ２０ＣｒＮｉ２Ｍｏ ０．１５４ ０．１４６ ０．１５３

图 ４所示为当载荷固定为 ３０ Ｎ 时 ＧＣｒ１５ 高碳轴

承钢和 Ｇ２０ＣｒＮｉ２Ｍｏ渗碳轴承钢在不同摩擦速度下的

磨损形貌和能谱结果。 由图 ４ （ａ） 可以看出， 摩擦

速度为 ０􀆰 ２９ ｍ ／ ｓ 时， ＧＣｒ１５ 轴承钢表面犁沟痕迹明

显， 磨粒磨损痕迹明显； 如图 ４ （ｂ）、 （ｃ） 所示， 当

摩擦速度增大到 ０􀆰 ４４和 ０􀆰 ５９ ｍ ／ ｓ时， 试样表面除了

存在磨粒磨损外， 其磨损表面出现了许多麻点和显微

凹坑。 ＧＣｒ１５ 轴承钢磨损表面能谱分析结果如图

４ （ｇ）所示， 表明 ＧＣｒ１５钢在高温下都存在明显的氧

化磨损。 分析认为， 当摩擦速度较低时， 试样表面经

过显微切削作用形成犁沟； 当摩擦速度增大时， 材料

摩擦表面温度升高， 材料力学性能弱化， 材料表面氧

化磨损加剧， 共同导致材料表面易产生麻点和显微凹

坑［１６］。 由图 ４ （ ｄ） 可以看出， 当摩擦速度为 ０􀆰 ２９
ｍ ／ ｓ时， Ｇ２０ＣｒＮｉ２Ｍｏ渗碳轴承钢的表面磨损较轻微，
可以看到轻微的犁沟痕迹； 如图 ４ （ ｅ） 所示， 当摩

擦速度增加到 ０􀆰 ４４ ｍ ／ ｓ 时， 表面有较深的犁沟形成

且数量增加； 如图 ４ （ ｆ） 所示， 当摩擦速度为 ０􀆰 ５９
ｍ ／ ｓ时， 犁沟痕迹最为严重。 同样， 对 Ｇ２０ＣｒＮｉ２Ｍｏ
轴承钢磨损表面进行能谱分析， 发现磨损过程中伴随

着氧化磨损， 如图 ４ （ｈ） 所示。 分析认为在高温条

件下， 渗碳轴承钢基体强度下降， 硬质颗粒易在基体

表面产生磨粒磨损； 随着摩擦速度的增大， 摩擦面之

间的微凸峰冲击加剧， 磨损严重。 对比 ＧＣｒ１５高碳钢

和 Ｇ２０ＣｒＮｉ２Ｍｏ渗碳钢不同摩擦速度下的磨损形貌，
发现 ＧＣｒ１５高碳钢表面磨损比 Ｇ２０ＣｒＮｉ２Ｍｏ 渗碳轴承

钢严重很多， 这一结果与图 ２中 ２种轴承钢的磨损率

结果相对应。
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图 ４　 轴承钢在 ３０ Ｎ载荷及不同摩擦速度下的磨损形貌和能谱结果

Ｆｉｇ􀆰 ４　 Ｗｏｒｎ ｍｏｒｐｈｏｌｏｇｙ ｏｆ ｂｅａｒｉｎｇ ｓｔｅｅｌｓ ａｔ ｌｏａｄ ｏｆ ３０ Ｎ ａｎｄ ｄｉｆｆｅｒｅｎｔ ｓｐｅｅｄｓ： （ａ） ＧＣｒ１５ ｂｅａｒｉｎｇ ｓｔｅｅｌ ａｔ ０􀆰 ２９ ｍ ／ ｓ； （ｂ） ＧＣｒ１５
ｂｅａｒｉｎｇ ｓｔｅｅｌ ａｔ ０􀆰 ４４ ｍ ／ ｓ； （ｃ） ＧＣｒ１５ ｂｅａｒｉｎｇ ｓｔｅｅｌ ａｔ ０􀆰 ５９ ｍ ／ ｓ； （ｄ） Ｇ２０ＣｒＮｉ２Ｍｏ ａｔ ０􀆰 ２９ ｍ ／ ｓ； （ｅ） Ｇ２０ＣｒＮｉ２Ｍｏ
ａｔ ０􀆰 ４４ ｍ ／ ｓ； （ｆ） Ｇ２０ＣｒＮｉ２Ｍｏ ａｔ ０􀆰 ５９ ｍ ／ ｓ； （ｇ） １ ａｒｅａ ｅｎｅｒｇｙ ｓｐｅｃｔｒｕｍ； （ｈ） ２ ａｒｅａ ｅｎｅｒｇｙ ｓｐｅｃｔｒｕｍ

２􀆰 ３　 不同载荷下摩擦磨损性能分析

图 ５所示为 ＧＣｒ１５ 高碳轴承钢和 Ｇ２０ＣｒＮｉ２Ｍｏ 渗
碳轴承钢在摩擦速度为 ０􀆰 ５９ ｍ ／ ｓ 及不同载荷下的磨
损率。 可以看出， ＧＣｒ１５ 高碳轴承钢和 Ｇ２０ＣｒＮｉ２Ｍｏ
渗碳轴承钢的磨损率都随着载荷的增加而增加， 且在
不同 载 荷 下 ＧＣｒ１５ 轴 承 钢 的 磨 损 率 均 高 于
Ｇ２０ＣｒＮｉ２Ｍｏ渗碳轴承钢。 这是因为随着载荷的增大，
材料单位面积受到的压力增大， 材料的磨损失效程度
增大。 同时， 由于 Ｇ２０ＣｒＮｉ２Ｍｏ 渗碳轴承钢的硬度高
于 ＧＣｒ１５轴承钢的硬度， 导致 Ｇ２０ＣｒＮｉ２Ｍｏ 渗碳轴承
钢的耐磨性整体上略高于 ＧＣｒ１５轴承钢。 这是因为随
着载荷的增大， 材料单位面积受到的压力增大， 材料
的磨损失效程度增大。 同时， 由于 Ｇ２０ＣｒＮｉ２Ｍｏ 渗碳
轴承 钢 的 硬 度 高 于 ＧＣｒ１５ 轴 承 钢 的 硬 度， 导 致
Ｇ２０ＣｒＮｉ２Ｍｏ渗碳轴承钢的耐磨性整体上性略高于
ＧＣｒ１５轴承钢。

图 ６ （ａ） 和图 ６ （ｂ） 分别给出了 ＧＣｒ１５ 高碳轴
承钢和 Ｇ２０ＣｒＮｉ２Ｍｏ渗碳轴承钢在摩擦速度为 ０􀆰 ５９ ｍ ／ ｓ
及不同载荷下的摩擦因数， 表 ２给出了轴承钢在不同
载荷下的平均摩擦因数。 从图 ６中可以看出， ２种轴承

钢的摩擦因数都随着载荷的增加而降低。 这是由于载
荷较低时， 摩擦副之间没有充分压实， 润滑脂储存于
微凸峰之间， 在摩擦过程中形成的润滑膜破裂之后不
容易恢复， 试样在摩擦过程中润滑脂得不到补充， 导
致摩擦因数较高； 随着载荷的增加， 摩擦副表面的凸
峰被磨平压实， 存储于其中的润滑脂易被释放出来，
补充到破碎的油膜之中， 使得摩擦过程中油膜的破坏
和形成达到一个动态的平衡， 表现为摩擦因数降低。

图 ５　 不同载荷下轴承钢的磨损率 （ｖ＝ ０􀆰 ５９ ｍ ／ ｓ）
Ｆｉｇ􀆰 ５　 Ｗｅａｒ ｒａｔｅ ｏｆ ｂｅａｒｉｎｇ ｓｔｅｅｌｓ ｕｎｄｅｒ

ｄｉｆｆｅｒｅｎｔ ｌｏａｄｓ （ｖ＝ ０􀆰 ５９ ｍ ／ ｓ）
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图 ６　 轴承钢在不同载荷下的摩擦因数曲线 （ｖ＝ ０􀆰 ５９ ｍ ／ ｓ）
Ｆｉｇ􀆰 ６　 Ｆｒｉｃｔｉｏｎ ｃｏｅｆｆｉｃｉｅｎｔ ｃｕｒｖｅｓ ｏｆ ｂｅａｒｉｎｇ ｓｔｅｅｌｓ ｕｎｄｅｒ ｄｉｆｆｅｒｅｎｔ ｌｏａｄｓ （ｖ＝ ０􀆰 ５９ ｍ ／ ｓ）：

（ａ） ＧＣｒ１５ ｂｅａｒｉｎｇ ｓｔｅｅｌ； （ｂ） Ｇ２０ＣｒＮｉ２Ｍｏ ｂｅａｒｉｎｇ ｓｔｅｅｌ

表 ２　 轴承钢在不同载荷下的平均摩擦
因数 （ｖ＝ ０􀆰 ５９ ｍ ／ ｓ）

Ｔａｂｌｅ ２　 Ａｖｅｒａｇｅ ｆｒｉｃｔｉｏｎ ｃｏｅｆｆｉｃｉｅｎｔ ｏｆ ｂｅａｒｉｎｇ ｓｔｅｅｌｓ
ｕｎｄｅｒ ｄｉｆｆｅｒｅｎｔ ｌｏａｄｓ （ｖ＝ ０􀆰 ５９ ｍ ／ ｓ）

轴承钢
　 　 　 不同载荷下平均摩擦因数 ｆｍｅａｎ 　 　 　

３０ Ｎ ４０ Ｎ ５０ Ｎ
ＧＣｒ１５ ０．１４６ ０．１４３ ０．１３３

Ｇ２０ＣｒＮｉ２Ｍｏ ０．１５３ ０．１３４ ０．１１７

图 ７所示为 ＧＣｒ１５高碳轴承钢和 Ｇ２０ＣｒＮｉ２Ｍｏ渗碳
轴承钢在摩擦速度为 ０􀆰 ５９ ｍ ／ ｓ及不同载荷下的磨损形
貌。 由图 ７ （ａ） — （ｃ） 可以看出， 当摩擦速度一定
时， 随着载荷的增加， 试样表面的磨粒磨损加剧， 当
载荷为 ５０ Ｎ时试样表面的犁沟较深较多， 磨损最为严

重。 这是由于当摩擦速度一定， 载荷较小时， 摩擦表
面接触的微凸峰数目多， 单个凸峰受力小， 对油膜的
破坏作用小， 利于油膜形成和保持， 且由于油膜的存
在， 微凸体分子之间的作用力也较弱。 当载荷变大时，
接触的微凸峰数目增多会使相互咬合的概率增加， 金
属表面发生相互运动的阻力加大， 犁沟效应增强， 摩
擦表面磨损更严重。 由图 ７ （ｄ） — （ｆ） 可看出， 当
载荷为 ３０ Ｎ 时， Ｇ２０ＣｒＮｉ２Ｍｏ 渗碳轴承钢存在明显的
切削犁沟和挤压犁沟； 当载荷为 ４０ Ｎ时， 摩擦表面的
犁沟痕迹增多； 当载荷为 ５０ Ｎ时， 摩擦表面的犁沟更
多且更密集。 对比 ＧＣｒ１５高碳钢和 Ｇ２０ＣｒＮｉ２Ｍｏ渗碳钢
不同载荷下的磨损形貌， 发现 Ｇ２０ＣｒＮｉ２Ｍｏ渗碳轴承钢
表面磨损比 ＧＣｒ１５ 高碳钢轻微， 这一结果与图 ５ 中 ２
种轴承钢的磨损率结果相对应。

图 ７　 轴承钢在摩擦速度为 ０􀆰 ５９ ｍ ／ ｓ及不同载荷下的磨损形貌
Ｆｉｇ􀆰 ７　 Ｗｏｒｎ ｍｏｒｐｈｏｌｏｇｙ ｏｆ ｂｅａｒｉｎｇ ｓｔｅｅｌｓ ａｔ ｓｐｅｅｄ ｏｆ ０􀆰 ５９ ｍ ／ ｓ ａｎｄ ｄｉｆｆｅｒｅｎｔ ｌｏａｄｓ： （ａ） ＧＣｒ１５ ｂｅａｒｉｎｇ ｓｔｅｅｌ ａｔ ３０ Ｎ； （ｂ） ＧＣｒ１５ ｂｅａｒｉｎｇ

ｓｔｅｅｌ ａｔ ４０ Ｎ ； （ｃ） ＧＣｒ１５ ｂｅａｒｉｎｇ ｓｔｅｅｌ ａｔ ５０ Ｎ； （ｄ） Ｇ２０ＣｒＮｉ２Ｍｏ ａｔ ３０ Ｎ； （ｅ） Ｇ２０ＣｒＮｉ２Ｍｏ ａｔ ４０ Ｎ； （ｆ） Ｇ２０ＣｒＮｉ２Ｍｏ ａｔ ５０ Ｎ
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３　 结论

（１） ＧＣｒ１５高碳钢轴承钢和 Ｇ２０ＣｒＮｉ２Ｍｏ 渗碳轴

承钢的组织主要为马氏体、 碳化物和残余奥氏体。
ＧＣｒ１５高碳钢轴 承 钢 的 表 层 硬 度 约 为 ６０􀆰 ６ＨＲＣ，
Ｇ２０ＣｒＮｉ２Ｍｏ渗碳轴承钢表层硬度为 ６１􀆰 ８ＨＲＣ。

（２） 在文中实验条件下， ２种轴承钢的磨损率都

随着载荷和摩擦速度的增加而增加； ＧＣｒ１５轴承钢的

平均摩擦因数随着载荷和摩擦速度的增加逐渐降低，
Ｇ２０ＣｒＮｉ２Ｍｏ轴承钢的平均摩擦因数随载荷的增加而

降低， 随摩擦速度的增加变化不大。
（３） 在文中实验条件下， Ｇ２０ＣｒＮｉ２Ｍｏ 渗碳轴承

钢的耐磨性总体优于 ＧＣｒ１５高碳轴承钢， 这与渗碳轴

承钢的高硬度和具有回火稳定性的渗层有关。
（４） 在高温润滑条件下， 随着摩擦速度和载荷

的增加， ２种轴承钢的摩擦表面犁沟痕迹都加深， 磨

损更严重， 在一定载荷和摩擦速度下的磨损机制是磨

粒磨损和氧化磨损。
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摘要： 为改善高密度聚乙烯 （ＨＤＰＥ） 的力学性能、 自润滑性和耐磨性， 以 ＨＤＰＥ为基体， 通过填充六钛酸钾晶

须 （ＰＴＷ）、 聚四氟乙烯 （ＰＴＦＥ） 和滑石粉制备一种 ＨＤＰＥ复合材料。 在 ＭＭＷ－１型摩擦磨损试验机上测试复合材料

在不同载荷和转速下的摩擦因数、 磨损率， 采用扫描电镜 （ＳＥＭ） 分析磨痕形貌， 探讨 ＨＤＰＥ复合材料的摩擦磨损规

律。 结果表明： 载荷对复合材料的摩擦因数和磨损率都有显著影响， 当载荷增大时， ＨＤＰＥ复合材料的摩擦因数减小，
磨损率增大； 低载时转速对材料的摩擦学性能影响不大， 高载时材料的摩擦因数和磨损率都随转速的增大先增后降；
ＰＴＷ的添加增加了复合材料表面硬度， 能够有效防止复合材料与对偶件产生黏着； 在低速或者轻载时， ＨＤＰＥ复合材

料的磨损机制为犁沟磨损和疲劳磨损， 载荷或转速增大后开始发生黏着磨损， 载荷或转速进一步增大将产生塑性流

动； 高温引起的塑性流动填补了摩擦表面的微裂纹， 阻止了疲劳裂纹的扩张并起到了润滑的作用， 减小了摩擦因数，
高速低载时磨损率下降， 高载低速时磨损率上升。

关键词： ＨＤＰＥ复合材料； 摩擦学性能； 疲劳磨损； 塑性流动
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　 据估计世界上有 １ ／ ３ ～ １ ／ ２ 的能量消耗于摩擦过

程中， 机器零部件的失效大部分是磨损所致［１］。 影响

材料摩擦磨损性能的因素有很多， 如环境温度、 滑动

速度、 接触压力、 表面状态等， 因此研究摩擦材料在

不同工况下的性能很有必要［２］。 孙文丽等［３］通过改

变润滑状态、 载荷和转速等摩擦条件， 研究了赛龙轴

承材料摩擦学特性， 发现在干摩擦和湿润滑条件下，
转速变化对摩擦因数的影响显著， 而海水润滑时， 载

荷是摩擦因数的主要影响因素。 尚明基等［４］研究了不

同载荷对水润滑高分子材料的磨损机制， 发现材料在

中等载荷具有最佳耐磨性能。 吴茵等人［５］以载荷和转

速为实验变量对聚甲醛复合材料摩擦学性能进行研

究， 发现当载荷或转速增加时， 聚甲醛复合材料的耐

磨性降低， 摩擦因数呈先增后降的趋势。 龙春光

等［６－７］研究了 Ｅｋｏｎｏｌ ／ Ｇ ／ ＭｏＳ２ ／ ＰＥＥＫ 复合材料在不同

转速、 载荷下的摩擦学特性并分析了磨损机制， 发现

材料的摩擦因数与载荷无关， 当载荷增大材料的耐磨

性降低， 磨损机制由黏着磨损转变为磨粒磨损； 当转

速升高时， 材料的摩擦因数以及磨损率都呈先增大后

减小再增大的变化趋势， 磨损机制由黏着磨损转变为

疲劳磨损， 转速超过 ３００ ｒ ／ ｍｉｎ 时发生磨粒磨损。 可

见各种材料在不同工况下都有不同的摩擦磨损规律，
研究这些规律可以为材料的实际应用提供理论参考。

高密度聚乙烯 （ＨＤＰＥ） 是一种非极性的热塑性

树脂［８］， 因为具有结晶度高， 耐磨性好， 化学性质稳

定， 易于加工且价格低廉等优点， 被广泛应用于各种

领域。 很多学者对其改性并进行了摩擦学研究， 以扩

大其应用范围［ ９ － １１ ］。 为进一步改善 ＨＤＰＥ 的耐磨性、
自润滑性和力学性能， 本文作者所在的课题组以 ＨＤＰＥ
为基体， 通过填充 ＰＴＷ （六钛酸钾晶须） 增强复合材料

的力学性能， 通过添加固体润滑剂聚四氟乙烯 （ＰＴＦＥ）
改善复合材料的摩擦学性能， 通过添加滑石粉 （ＴＰ） 增

强基体的结晶性能， 制备了一种ＨＤＰＥ ／ ＰＴＷ／ ＰＴＦＥ ／ ＴＰ
复合材料。 为探讨制备的 ＨＤＰＥ ／ ＰＴＷ／ ＰＴＦＥ ／ ＴＰ 复合材

料在不同工况下的摩擦磨损规律， 在 ＭＭＷ－１型摩擦磨

损试验机上对复合材料在不同载荷和转速下的摩擦学

性能进行深入研究， 并借助 ＳＥＭ 分析其磨损形貌，
探讨了材料的磨损机制。
１　 试验材料与方法

１􀆰 １　 试验材料

试验材料为自制的 ＨＤＰＥ ／ ＰＴＷ／ ＰＴＦＥ ／ ＴＰ 复合材

料， 原材料按一定配方共混后经挤出造粒再采用注塑

成型制得样品。 注塑机参数设置为： 料筒温度分别为

１８０、 ２００、 ２１０ ℃， 注射压力为 ６０ ＭＰａ， 保压时间为 １０
ｓ， 从模具中取出试样后置于烘箱中 ５０ ℃下退火 ２ ｈ。

１􀆰 ２　 摩擦磨损试验

摩擦磨损试验在ＭＭＷ－１型销盘摩擦磨损试验机

上完成， 对偶件为 ϕ５ ｍｍ 柱销， 所用材料为 ４５ 钢，
硬度为 ４５～ ５０ＨＲＣ； 试样尺寸为 ϕ３０ ｍｍ×３ ｍｍ 的标

准片， 材料参数见表 １。

表 １　 材料参数

Ｔａｂｌｅ １　 Ｍａｔｅｒｉａｌ ｐａｒａｍｅｔｅｒｓ

材料 ４５钢 ＨＤＰＥ复合材料

密度 ρ ／ （ｇ·ｃｍ－３） ７．８５ １．１３
弹性模量 Ｅ ／ ＧＰａ ２１０ １．１

泊松比 ０．３ ０．４

试验前依次使用 ４００、 ６００、 １ ０００目砂纸对试样表

面进行打磨， 然后使用乙醇溶液清洗后烘干。 试验载

荷为 １００～４００ Ｎ， 转速为 ２００～３５０ ｒ ／ ｍｉｎ， 试验时间为

２ ｈ， 试验在室温条件下。 试验前后使用精度为 ０􀆰 ０１
ｍｇ 的电子天平称量试样质量。 摩擦因数 μ 由计算机自

行采集计算得到。 在同等试验条件下， 进行 ５组试验

取平均值。 试验完成后， 使用扫描电镜观察磨损形貌，
以分析磨损机制。 试验参数组合及结果见表 ２。

表 ２　 试验工况参数及结果

Ｔａｂｌｅ ２　 Ｅｘｐｅｒｉｍｅｎｔａｌ ｐａｒａｍｅｔｅｒｓ ａｎｄ ｒｅｓｕｌｔｓ

载荷

ｐ ／ Ｎ
转速 ｎ ／
（ ｒ·ｍｉｎ－１）

摩擦

因数

磨损率 ω ／
（ｍｍ３·ｍ－１）

１００ ２００ ０．２４ ０．７６
１００ ２５０ ０．２５ １．２４
１００ ３００ ０．２６２ １．４６
１００ ３５０ ０．２６５ １．０１
２００ ２００ ０．２２１ ２．０９
２００ ２５０ ０．２５６ ２．５５
２００ ３００ ０．２５４ ３．６６
２００ ３５０ ０．２３５ １．７７
３００ ２００ ０．１９７ ３．７
３００ ２５０ ０．２３７ ６．２４
３００ ３００ ０．２２４ ４．４３
３００ ３５０ ０．１８６ ３．５
４００ ２００ ０．１８８ ５．１６
４００ ２５０ ０．２１ ８．４２
４００ ３００ ０．１８３ ７．２４
４００ ３５０ ０．１７５ １３．４２

２　 试验结果与讨论

２􀆰 １　 载荷和转速对摩擦因数的影响

图 １所示是以载荷、 转速为试验变量下的摩擦因

数变化趋势。 图 １ （ａ） 表明， 载荷增大时摩擦因数

大致呈减小的趋势， 这是因为高分子材料的基体
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ＨＤＰＥ较软， 变形大， ４５钢的微凸体在较小载荷下很

容易嵌入材料， 此时载荷的增大并不能使真实接触面

积显著增大， 真实接触面积与载荷的比值随载荷的增

大而减小［４］， 因此摩擦因数减小。 从图 １ （ ａ） 还可

以看出， 当转速为 ３００、 ３５０ ｒ ／ ｍｉｎ时， 摩擦因数波动

大， 而在转速为 １００ ｒ ／ ｍｉｎ 时， 摩擦因数明显呈线性

减小， 说明在高转速下， 载荷对摩擦因数的影响大，
而当转速较小时， 载荷对摩擦因数的影响小。

图 １ （ｂ） 表明， 随着转速的增大， 摩擦因数在

１００ Ｎ时的曲线平缓， 而在 ２００、 ３００、 ４００ Ｎ 时摩擦

因数先增大后减小， 并且波动起伏大。 这说明在低载

下转速对摩擦因数没有明显影响， 而在高载下转速的

变化会使摩擦因数有显著变化。
综上所述， 高转速和高载荷都对摩擦因数影响较

大， 在高速高载下， 较大的摩擦功使摩擦表面温度上

升， 改变了摩擦状态， 从而引起摩擦因数的变化。

图 １　 ＨＤＰＥ复合材料在不同载荷和转速下的摩擦因数

Ｆｉｇ􀆰 １　 Ｆｒｉｃｔｉｏｎ ｃｏｅｆｆｉｃｉｅｎｔ ｏｆ ＨＤＰＥ ｃｏｍｐｏｓｉｔｅｓ ｕｎｄｅｒ ｄｉｆｆｅｒｅｎｔ
ｌｏａｄ ａｎｄ ｓｐｅｅｄ： （ａ） ｅｆｆｅｃｔ ｏｆ ｌｏａｄ； （ｂ） ｅｆｆｅｃｔ ｏｆ ｓｐｅｅｄ

２􀆰 ２　 载荷和转速对磨损率的影响

图 ２所示是以载荷、 转速为试验变量下的磨损率

变化趋势。 可以看出， 在 ３５０ ｒ ／ ｍｉｎ、 ４００ Ｎ的高速高

载摩擦条件下磨损率剧烈变化， 这是由于摩擦条件超

过材料的极限 ＰＶ值， 剪切强度下降， 更容易形成磨

屑排出基体。

图 ２　 ＨＤＰＥ复合材料在不同载荷和转速下的磨损率

Ｆｉｇ􀆰 ２　 Ｗｅａｒ ｒａｔｅ ｏｆ ＨＤＰＥ ｃｏｍｐｏｓｉｔｅｓ ｕｎｄｅｒ ｄｉｆｆｅｒｅｎｔ ｌｏａｄ
ａｎｄ ｓｐｅｅｄ： （ａ） ｅｆｆｅｃｔ ｏｆ ｌｏａｄ； （ｂ） ｅｆｆｅｃｔ ｏｆ ｓｐｅｅｄ

除去 ３５０ ｒ ／ ｍｉｎ、 ４００ Ｎ 的极端工况， 从图 ２ （ａ）
可以看出材料的磨损率随载荷的增大大致呈线性增长，
符合 Ａｒｃｈａｒｄ磨损理论［１２］： 材料的体积磨损率与载荷

成正比， 其斜率为磨损系数 Ｋ 与材料硬度的比值。 从

图 ２ （ａ） 还可以看出， 除去极端工况后， 当转速为

３５０ ｒ ／ ｍｉｎ和 ２００ ｒ ／ ｍｉｎ 时 ＨＤＰＥ 复合材料的磨损率几

乎一致， 并且随载荷的增大平稳增加； 而在转速为 ２５０
ｒ ／ ｍｉｎ和 ３００ ｒ ／ ｍｉｎ 时磨损率随载荷的增大波动变大，
说明材料在低转速和高转速时磨损状态稳定， 在中等

转速时随着载荷变化， 磨损机制发生了变化。
从图 ２ （ｂ） 可以看出， 除去极端工况， 材料的

磨损率呈先增大后减小的变化趋势， 结合图 ２ （ ａ）
可以发现材料在低转速和高转速时有较好的耐磨性。
这是由于在中低速时， 转速越大， 摩擦表面热量集聚

导致温度升高， 磨损机制发生变化， 磨损率变高； 而

在高转速下， 摩擦界面间的微凸体接触持续时间变

短， 瞬间产生的大量摩擦热来不及向复合材料内层扩

散， 使表面层的 ＨＤＰＥ熔融产生流体润滑作用， 从而

使磨损率减小。 而当载荷较大时， 产生的摩擦热更

多， 因此材料会在较低转速时改变磨损机制， 从而使

磨损率在较低转速时达到峰值。 图 ２ （ ｂ） 还表明，
在载荷为 １００ Ｎ时磨损率波动较小， 说明在低载时转
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速对磨损率的影响小， 这是因为低载时摩擦功率低，
温升不明显， 与文献［１３］认为的忽略温度变化时，
磨损率与转速无关的结论一致。
２􀆰 ３　 试验数据的方差分析

为了进一步分析载荷和转速对摩擦因数及磨损率

影响的显著性， 对试验结果 （见表 ２） 进行双因素方

差分析， 分析结果如表 ３、 表 ４所示。 表中 Ｆ 是组间

均方与误差均方的比值， 是方差分析的检验统计量。
一般来说， 若 Ｆ＞Ｆ０􀆰 ０１， 则认为该因素对试验结果影

响非常显著， 若 Ｆ０􀆰 ０１＞Ｆ＞Ｆ０􀆰 ０５则认为该因素对试验结

果影响显著， 若 Ｆ＜Ｆ０􀆰 ０５则认为该因素对试验结果的

影响不显著［１４］。 Ｐ－ｖａｌｕｅ为结果可信程度的一个递减

指标， 当 Ｐ－ｖａｌｕｅ＜０􀆰 ０５ 时可以认为该因素对试验指

标的影响具有统计学意义， 结果是可信的。
由表 ３和表 ４可以看出： 载荷对摩擦因数有非常

显著的影响， 转速对摩擦因数有显著影响； 载荷对磨

损率的影响非常显著， 而转速对磨损率无显著影响。
从图 １和图 ２可以直观地看到， 以载荷为变量时， 摩

擦因数单调递减， 磨损率单调递增， 变化范围很大，
而以转速为变量时， 摩擦因数和磨损率起伏波动， 变

化范围较小。 这是因为载荷增大时， 不仅可以提高摩

擦功率改变摩擦状态， 还能改变弹塑性接触状态， 从

而对材料的摩擦磨损性能有非常显著的影响； 而转速

主要通过影响温度来改变摩擦状态， 从而对摩擦因数

有一定的影响， 对磨损率的影响不太显著。 因此在设

计材料的使用工况时应该优先考虑载荷。

表 ３　 摩擦因数方差分析

Ｔａｂｌｅ ３　 Ａｎａｌｙｓｉｓ ｏｆ ｖａｒｉａｎｃｅ ｏｆ ｆｒｉｃｔｉｏｎ ｃｏｅｆｆｉｃｉｅｎｔ
差异源 平方和 自由度 均方 Ｆ Ｐ－ｖａｌｕｅ Ｆα 显著性

载荷 ０．０１１ １１ ３ ０．００３ ７ ２２．５４６ ３９ ０．０００ ０９ Ｆ０．０１（３，９）＝ ６．９９ ∗∗
转速 ０．００２ ０９ ３ ０．０００ ６９５ ４．２３３ ４８ ０．０３５ ６９ Ｆ０．０ ５ （３，９）＝ ３．８６ ∗
误差 ０．００１ ６４ ９ ０．０００ １６４
总计 ０．０１４ ２７ １５

表 ４　 磨损率方差分析

Ｔａｂｌｅ ４　 Ｖａｒｉａｎｃｅ ａｎａｌｙｓｉｓ ｏｆ ｗｅａｒ ｒａｔｅ
差异源 平方和 自由度 均方 Ｆ Ｐ－ｖａｌｕｅ Ｆα 显著性

载荷 １２５．６０９ ２７ ３ ４１．８６９ ７６ １０．８４８ ０２ ０．００２ ４１ Ｆ０．０１（３，９）＝ ６．９９ ∗∗
转速 ９．２５０ ８７ ３ ３．０８３ ６２ ０．７９８ ９３ ０．５２４ ９８ Ｆ０．０ ５ （３，９）＝ ３．８６
误差 ３４．７３７ ０１ ９ ３．８５９ ６７
总计 １６９．５９７ １４ １５

２􀆰 ４　 磨损表面形貌分析

图 ３所示为 ２００ Ｎ载荷时不同转速下的磨损表面

形貌。 从图 ３ （ ａ） 中可以观察到犁沟作用的痕迹，
放大至 ２ ０００倍时， 可以看到犁沟破坏痕迹下有许多

微裂纹 （如图 ３ （ ｂ） 所示）。 这是因为材料在 ２００
ｒ ／ ｍｉｎ、 ２００ Ｎ时摩擦功率低且散热快， 摩擦表面温度

低于材料基体 ＨＤＰＥ 的玻璃化转变温度， 材料呈脆

性， ４５钢表面的微凸体嵌入材料时接触区的张应力

超过临界值使材料出现裂纹， 当产生滑动时材料表面

产生犁沟， 并且在摩擦表面间的黏合作用［１５］和循环

应力的作用下使材料的裂纹扩展导致疲劳破坏。 此时

的磨损机制是轻微的犁沟切削和疲劳磨损的综合作

用， 但由于固体润滑剂 ＰＴＦＥ在对偶面能够形成转移

膜， 摩擦因数和磨损率较小。 图 ３ （ｃ） 中不仅有犁

沟作用的破坏痕迹， 还出现了明显的裂纹扩展， 说明

在转速增高后， 高频率的循环应力使疲劳磨损加剧，
裂纹的扩展使磨损表面变得粗糙且不连续， 不利于转

移膜的形成， ＰＴＷ 晶须与 ＨＤＰＥ 基体的连接弱化更

易脱落形成磨屑， 摩擦因数和磨损率都有所上升。 从

图 ３ （ｄ） 中可以看到很多片状撕裂的痕迹， 这说明

随着转速的进一步升高材料产生了黏着磨损， 此时摩

擦热迅速积累， 摩擦表面的温度达到 ＨＤＰＥ的玻璃化

转变温度， 高分子材料表面在摩擦热的作用下软化，
剪切强度下降导致摩擦因数减小， 表层的部分 ＰＴＷ
晶须被拔出形成磨屑， 不再承担载荷与磨损， 导致磨

损率增大。 从图 ３ （ｅ） 中可以看到 ３５０ ｒ ／ ｍｉｎ时磨损

表面较平滑， 没有明显的破坏， 放大至 ２ ０００ 倍时，
可以看到磨损表面覆盖了熔融的材料 （如图３ （ｆ）所
示）， 说明发生了明显的塑性流动， 因此 ３５０ ｒ ／ ｍｉｎ
时的磨损机制为高温引起的塑性流动。 熔融的材料填

补了表面的微裂纹， 阻止了裂纹扩张， 还起到了流体

润滑的作用， 因此在高转速下磨损率有所下降， 其较

低的剪切强度使摩擦因数变小。
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图 ３　 载荷为 ２００ Ｎ时不同转速下试样磨痕形貌

Ｆｉｇ􀆰 ３　 Ｗｅａｒ ｔｒａｃｅ ｍｏｒｐｈｏｌｏｇｙ ｏｆ ｓａｍｐｌｅｓ ｕｎｄｅｒ ｌｏａｄ ｏｆ ２００ Ｎ
ａｎｄ ｄｉｆｆｅｒｅｎｔ ｓｐｅｅｄｓ： （ａ） ２００ ｒ ／ ｍｉｎ （５００×）； （ｂ） ２００
ｒ ／ ｍｉｎ （ ２ ０００×）； （ｃ） ２５０ ｒ ／ ｍｉｎ （５００×）； （ｄ） ３００ ｒ ／ ｍｉｎ
（５００×）； （ｅ） ３５０ ｒ ／ ｍｉｎ （５００×）； （ｆ） ３５０ ｒ ／ ｍｉｎ （２ ０００×）

图 ４所示为 ２５０ ｒ ／ ｍｉｎ 转速时不同载荷下试样磨

痕形貌。 在图 ４ （ａ） 中可以观察到和图 ３ （ａ） 中类

似的犁沟作用的痕迹。 放大至 ２ ０００ 倍后， 从图

４ （ｂ）中可以看到疲劳破坏和微裂纹， 对比图 ３ （ｂ）
可以发现， ２５０ ｒ ／ ｍｉｎ、 １００ Ｎ和 ２００ ｒ ／ ｍｉｎ、 ２００ Ｎ 的

磨损特征几乎一样， 此时的磨损机制为轻微疲劳磨损

和犁沟作用。 图 ４ （ｃ） 表明， 载荷增大导致裂纹明

显扩张， 疲劳磨损加剧， 与转速的影响机制不同， 载

荷的增大使材料亚表层的剪切应力峰值增大［１６］， 从

而加速了材料的疲劳过程， 导致磨损率升高。 在图

４ （ｄ）中可以看到大块片状撕裂的痕迹， 说明在 ３００
Ｎ时的磨损机制为严重的黏着磨损， 磨损率大幅度上

升， 而由于材料剪切强度的降低， 摩擦因数下降。 从

图 ４ （ｄ） 与图 ３ （ｄ） 中都可以发现产生剥落的部位

ＰＴＷ晶须都分布较少， 说明在摩擦过程中 ＰＴＷ 的添

加能够有效防止复合材料与对偶件产生黏着。 一方面

ＰＴＷ能够增大材料亚表层的强度， 另一方面在摩擦

表面的 ＰＴＷ能够承担接触表面的载荷， 并且减少了

ＨＤＰＥ与对偶件的实际接触面积和黏结点的剪切撕

裂［１７］。 从图 ４ （ｅ） 中可以看到磨损表面比较光滑，
出现明显分层， 放大至 ２ ０００倍后， 可以看到磨损表

面覆盖了一层包含少量 ＰＴＷ 晶须的熔融 ＨＤＰＥ 层

（如图 ４ （ ｆ） 所示）。 因此在载荷为 ４００ Ｎ 时， 磨损

机制为塑性流动， 虽然熔融的磨屑填补了表面的微裂

纹， 阻止了疲劳裂纹的产生， 但是由于载荷较大， 在

熔融 ＨＤＰＥ内的 ＰＴＷ 也起不到承受载荷的作用， 熔

融的磨屑易被挤出摩擦表面排出基体， 所以磨损率变

大， 而摩擦因数减小。

图 ４　 转速为 ２５０ ｒ ／ ｍｉｎ时不同载荷下试样磨痕形貌

Ｆｉｇ􀆰 ４　 Ｗｅａｒ ｔｒａｃｅ ｍｏｒｐｈｏｌｏｇｙ ｏｆ ｓａｍｐｌｅｓ ｕｎｄｅｒ ｓｐｅｅｄ ｏｆ ２５０
ｒ ／ ｍｉｎ ａｎｄ ｄｉｆｆｅｒｅｎｔ ｌｏａｄｓ： （ａ） １００ Ｎ （５００×）； （ｂ）
１００ Ｎ （２ ０００×） ； （ｃ） ２００ Ｎ （５００×）； （ｄ） ３００ Ｎ
（５００×）； （ｅ） ４００ Ｎ （５００×）； （ｆ） ４００ Ｎ （２ ０００×）
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综上所述， 在低速或者轻载时， 材料的磨损机
制为犁沟磨损和疲劳磨损， 载荷或转速增大后开始发
生黏着磨损， 进一步增大将产生塑性流动。
３　 结论

（１） 载荷增加时， 材料的摩擦因数减小。 低载下
转速对摩擦因数影响不大， 中高载荷时转速增大使材
料的摩擦因数先增后降。

（２） 除去 ３５０ ｒ ／ ｍｉｎ、 ４００ Ｎ的极端工况， 材料的
磨损率随载荷的增大大致呈线性增长； 材料的磨损率
随转速的增大先增大后减小； 低载时转速对磨损率的
影响小。

（３） 双因素方差分析发现： 载荷对摩擦因数和磨
损率都有非常显著的影响， 而转速对复合材料摩擦学
性能的影响不太显著， 在设计材料的使用工况时应该
优先考虑载荷。

（４） 在低速或者轻载时， 材料的磨损机制为犁沟
磨损和疲劳磨损， 载荷或转速增大后开始发生黏着磨
损， ＰＴＷ的添加增加了材料表面硬度， 能够有效防
止复合材料与对偶件产生黏着。 载荷或转速进一步增
大将产生塑性流动。 高温引起的塑性流动填补了摩擦
表面的微裂纹， 阻止了疲劳裂纹的扩张， 还起到了流
体润滑的作用， 减小了摩擦因数， 高速低载时磨损率
下降， 高载低速时磨损率上升。
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摘要： 为进一步探索微弧氧化反应过程中微弧氧化陶瓷层表面形貌、 孔隙率等基本特征的受控机制， 创新地提出

向微弧氧化电解液中引入磁性粒子， 即镀镍石墨磁性纳米粒子， 探索磁性添加剂粒子对微弧氧化反应过程及膜层耐磨

性能的影响。 从膜层表面形貌、 横截面形貌、 孔隙率、 平均孔径、 厚度、 表面粗糙度、 反应能耗及物相组成等方面对

微弧氧化反应过程进行了分析， 并利用往复式摩擦磨损试验机分析膜层的耐磨性能。 结果表明： 镀镍石墨磁性纳米粒

子通过在电解液磁场中形成的浓度梯度和改善电极表面电解液的导电性， 对微弧氧化反应过程产生了较大影响， 显著

改变了陶瓷层的表面形貌、 孔隙率等基本特征， 使单位膜层厚度能耗明显下降。 综合磨损表面微观形貌和磨损量的分

析， 发现添加 ０􀆰 ８ ｇ ／ Ｌ镀镍石墨磁性粒子制备的陶瓷层具有较好的耐磨性能， 且摩擦因数稳定在较低的水平。
关键词： 微弧氧化； 镀镍石墨磁性纳米粒子； ＺＬ１０９铝合金； 耐磨性能

中图分类号： ＴＨ１１７􀆰 ２； Ｕ６６４􀆰 １２１
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　 伴随装备轻量化的发展趋势， 轻型合金 （铝、
镁、 钛等） 在装备关键零部件领域的应用日趋广

泛［１］。 铝合金由于价格低、 质量轻、 加工性能好等突

出优势， 广泛应用于船舶、 车辆及航空等领域［２］。 以

柴油机为例， 高强化、 轻量化、 小型化是船舶、 车辆

柴油机技术发展的必然趋势［３］。 尽管铸造铝合金是柴

油机活塞的理想制造材料， 但高强化的技术发展对铝

合金活塞的耐磨性能提出了更严峻的挑战。 因此， 磁

控溅射、 表面喷涂、 电镀、 微弧氧化、 阳极氧化、 激

光表面熔覆等表面处理技术被广泛应用于铝合金表面

耐磨强化处理［４－８］。
微弧氧化是一项在普通阳极氧化技术基础上发展

起来的一项表面处理技术， 通过在铝、 镁、 钛等金属

或合金表面发生复杂的电化学、 等离子化学、 热化学

反应， 以光、 电、 热等物理作用形成与基体冶金结合

的陶瓷层［９］。 该陶瓷层具有硬度高， 耐磨损、 耐腐

蚀、 抗热冲击性能好等特点［１０］。 微弧氧化技术因反

应速度快、 陶瓷层可靠性高、 试件表面受热应力影响

小、 不产生有害废液废气等特点， 在铝、 镁、 钛等金

属或合金表面处理领域发展迅速， 具有较好的应用前

景［１１－１３］。 向微弧氧化电解液里添加纳米粒子添加剂，
是学者们广泛采用的一种技术改善手段， 但主要集中

于借助添加剂粒子本身的性能改善涂层的成膜质量或

提升陶瓷层的相关性能。 微弧放电过程是微弧氧化陶

瓷层成膜的关键阶段， 在微弧放电过程中， 试样表面

会形成电磁场。 因此， 为进一步探索微弧氧化陶瓷层

表面形貌、 孔隙率等基本特征的受控机制， 本文作者

创新地提出向微弧氧化电解液中引入磁性粒子， 即镀

镍石墨纳米粒子， 探索铁磁性添加剂粒子对微弧氧化

反应过程及膜层耐磨性能的影响， 可为微弧氧化技术

的发展提供一定的参考。
１　 实验材料与方法

利用双极性脉冲微弧氧化电源 （ＷＤ － ２０） 在

ＺＬ１０９铝合金样品 （各元素质量分数为： １１％ ～ １３％
Ｓｉ， ０􀆰 ５％ ～ １􀆰 ５％ Ｃｕ， ０􀆰 ８％ ～ １􀆰 ３％ Ｍｇ， ０􀆰 ８％ ～

１􀆰 ５％ Ｎｉ， 残余 Ａｌ； 规格为 ４０ ｍｍ×１０ ｍｍ×１０ ｍｍ）
表面制备陶瓷层。

电解液组成为 ４ ｇ ／ Ｌ Ｎａ２ＳｉＯ３、 ４ ｇ ／ Ｌ Ｎａ２ＷＯ３、 ２
ｇ ／ Ｌ ＫＯＨ 和 ２ ｇ ／ Ｌ ＥＤＴＡ－２Ｎａ。 为探索铁磁性添加剂

粒子的影响， 在电解液中分别添加了镀镍与未镀镍石

墨纳米粒子， 其在电解液中的浓度依次为： ０、 ０􀆰 ４、
０􀆰 ８、 １􀆰 ２、 １􀆰 ６ 和 ２ ｇ ／ Ｌ。 设置占空比为 ２０％， 正负

脉冲比为 １ ∶ １， 频率为 ５００ Ｈｚ。 负向电压为 １２０ Ｖ，
正向电压采用手动分段控制， 即 １ ～ ４ ｍｉｎ 正向电压

３４０ Ｖ， ５～８ ｍｉｎ正向电压 ３８０ Ｖ， ９～１２ ｍｉｎ正向 ４２０
Ｖ。 总反应时间为 １２ ｍｉｎ。

采用扫描电镜 （ＶＥＧＡ ３， ＴＥＳＣＡＮ） 分析涂层的

厚度、 致密性、 结合状态和微观形貌。 利用光学轮廓

仪 （Ｃｏｎｔｏｕｒ ＧＴ－Ｋ） 分析涂层的表面粗糙度。 通过

Ｉｍａｇｅ Ｊ软件分析陶瓷层表面孔隙率与平均孔径。 利

用 Ｘ 射线衍射仪 （ＸＲＤ， ＥＭＰＹＲＥＡＮ） 分析涂层的

物相组成。 利用自行研制的往复式摩擦磨损试验机在

室温环境和贫油摩擦条件下测试涂层耐磨性能， 配对

件为硼铜铸铁气缸套试样 （１００ ｍｍ×１０ ｍｍ×２ ｍｍ），
加载力为 ４０ Ｎ， 接触面积为 ０􀆰 １ ｃｍ２， 载荷为 ４ ＭＰａ，
摩擦磨损行程为 ４０ ｍｍ， 滑动速度为 ０􀆰 ２ ｍ ／ ｓ， 摩擦

磨损时间为 ３０ ｍｉｎ。 利用电子天平 （０􀆰 ０００ １） 测量

陶瓷层试样的磨损量 （每个试样做 ３ 次重复试验，
最终结果为 ３次测量的平均值）。
２　 结果与分析

２􀆰 １　 微弧氧化陶瓷层的表征

添加镀镍石墨纳米粒子制备得到的陶瓷层表面、
横截面形貌如图 １、 ２ 所示。 添加未镀镍石墨纳米粒

子制备得到的陶瓷层表面形貌如图 ３所示。
如图 １所示， 添加镀镍石墨纳米粒子后， 陶瓷层

的表面形貌发生显著变化， 即表面分布不均匀的尺寸

相对较大的深孔转变为尺寸明显变小的浅孔。 陶瓷层

表面孔隙率和平均孔径分析结果如图 ４所示。 伴随镀

镍石墨粒子浓度的提高， 陶瓷层表面孔隙率变大而平

均孔径变小。
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图 １　 不同镀镍石墨纳米粒子浓度下制备的微弧氧化陶瓷层表面形貌

Ｆｉｇ􀆰 １　 Ｓｕｒｆａｃｅ ｍｏｒｐｈｏｌｏｇｙ ｏｆ ｍｉｃｒｏ－ａｒｃ ｏｘｉｄａｔｉｏｎ ｃｅｒａｍｉｃ ｌａｙｅｒｓ ｐｒｅｐａｒｅｄ ａｔ ｄｉｆｆｅｒｅｎｔ Ｎｉ－ｃｏａｔｅｄ ｇｒａｐｈｉｔｅ ｎａｎｏｐａｒｔｉｃｌｅｓ ｃｏｎｃｅｎｔｒａｔｉｏｎｓ：
（ａ） Ｎｉ－ｃｏａｔｅｄ ｇｒａｐｈｉｔｅ ｎａｎｏｐａｒｔｉｃｌｅｓ ｃｏｎｃｅｎｔｒａｔｉｏｎ ｉｓ ０； （ｂ） Ｎｉ－ｃｏａｔｅｄ ｇｒａｐｈｉｔｅ ｎａｎｏｐａｒｔｉｃｌｅｓ ｃｏｎｃｅｎｔｒａｔｉｏｎ ｉｓ ０􀆰 ４ ｇ ／ Ｌ；
（ｃ） Ｎｉ－ｃｏａｔｅｄ ｇｒａｐｈｉｔｅ ｎａｎｏｐａｒｔｉｃｌｅｓ ｃｏｎｃｅｎｔｒａｔｉｏｎ ｉｓ ０􀆰 ８ ｇ ／ Ｌ； （ｄ） Ｎｉ－ｃｏａｔｅｄ ｇｒａｐｈｉｔｅ ｎａｎｏｐａｒｔｉｃｌｅｓ ｃｏｎｃｅｎｔｒａｔｉｏｎ ｉｓ １􀆰 ２ ｇ ／ Ｌ；
（ｅ） Ｎｉ－ｃｏａｔｅｄ ｇｒａｐｈｉｔｅ ｎａｎｏｐａｒｔｉｃｌｅｓ ｃｏｎｃｅｎｔｒａｔｉｏｎ ｉｓ １􀆰 ６ ｇ ／ Ｌ； （ｆ） Ｎｉ－ｃｏａｔｅｄ ｇｒａｐｈｉｔｅ ｎａｎｏｐａｒｔｉｃｌｅｓ ｃｏｎｃｅｎｔｒａｔｉｏｎ ｉｓ ２􀆰 ０ ｇ ／ Ｌ

图 ２　 不同镀镍石墨纳米粒子浓度下制备的微弧氧化陶瓷层横截面形貌

Ｆｉｇ􀆰 ２　 Ｃｒｏｓｓ－ｓｅｃｔｉｏｎ ｍｏｒｐｈｏｌｏｇｙ ｏｆ ｍｉｃｒｏ－ａｒｃ ｏｘｉｄａｔｉｏｎ ｃｅｒａｍｉｃ ｌａｙｅｒｓ ｐｒｅｐａｒｅｄ ａｔ ｄｉｆｆｅｒｅｎｔ Ｎｉ－ｃｏａｔｅｄ ｇｒａｐｈｉｔｅ ｎａｎｏｐａｒｔｉｃｌｅｓ ｃｏｎｃｅｎｔｒａｔｉｏｎｓ：
（ａ） Ｎｉ－ｃｏａｔｅｄ ｇｒａｐｈｉｔｅ ｎａｎｏｐａｒｔｉｃｌｅｓ ｃｏｎｃｅｎｔｒａｔｉｏｎ ｉｓ ０； （ｂ） Ｎｉ－ｃｏａｔｅｄ ｇｒａｐｈｉｔｅ ｎａｎｏｐａｒｔｉｃｌｅｓ ｃｏｎｃｅｎｔｒａｔｉｏｎ ｉｓ ０􀆰 ４ ｇ ／ Ｌ；
（ｃ） Ｎｉ－ｃｏａｔｅｄ ｇｒａｐｈｉｔｅ ｎａｎｏｐａｒｔｉｃｌｅｓ ｃｏｎｃｅｎｔｒａｔｉｏｎ ｉｓ ０􀆰 ８ ｇ ／ Ｌ； （ｄ） Ｎｉ－ｃｏａｔｅｄ ｇｒａｐｈｉｔｅ ｎａｎｏｐａｒｔｉｃｌｅｓ ｃｏｎｃｅｎｔｒａｔｉｏｎ ｉｓ １􀆰 ２ ｇ ／ Ｌ；
（ｅ） Ｎｉ－ｃｏａｔｅｄ ｇｒａｐｈｉｔｅ ｎａｎｏｐａｒｔｉｃｌｅｓ ｃｏｎｃｅｎｔｒａｔｉｏｎ ｉｓ １􀆰 ６ ｇ ／ Ｌ； （ｆ） Ｎｉ－ｃｏａｔｅｄ ｇｒａｐｈｉｔｅ ｎａｎｏｐａｒｔｉｃｌｅｓ ｃｏｎｃｅｎｔｒａｔｉｏｎ ｉｓ ２􀆰 ０ ｇ ／ Ｌ
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图 ３　 不同未镀镍石墨纳米粒子浓度下制备的陶瓷层表面形貌

Ｆｉｇ􀆰 ３　 Ｓｕｒｆａｃｅ ｍｏｒｐｈｏｌｏｇｙ ｏｆ ｃｅｒａｍｉｃ ｌａｙｅｒｓ ｐｒｅｐａｒｅｄ ａｔ ｄｉｆｆｅｒｅｎｔ ｕｎｃｏａｔｅｄ ｇｒａｐｈｉｔｅ ｎａｎｏｐａｒｔｉｃｌｅｓ ｃｏｎｃｅｎｔｒａｔｉｏｎｓ：
（ａ） ｇｒａｐｈｉｔｅ ｎａｎｏｐａｒｔｉｃｌｅｓ ｃｏｎｃｅｎｔｒａｔｉｏｎ ｉｓ ０􀆰 ４ ｇ ／ Ｌ； （ｂ） ｇｒａｐｈｉｔｅ ｎａｎｏｐａｒｔｉｃｌｅｓ ｃｏｎｃｅｎｔｒａｔｉｏｎ ｉｓ ０􀆰 ８ ｇ ／ Ｌ；
（ｃ） ｇｒａｐｈｉｔｅ ｎａｎｏｐａｒｔｉｃｌｅｓ ｃｏｎｃｅｎｔｒａｔｉｏｎ ｉｓ １􀆰 ２ ｇ ／ Ｌ； （ｄ） ｇｒａｐｈｉｔｅ ｎａｎｏｐａｒｔｉｃｌｅｓ ｃｏｎｃｅｎｔｒａｔｉｏｎ ｉｓ １􀆰 ６ ｇ ／ Ｌ；
（ｅ） ｇｒａｐｈｉｔｅ ｎａｎｏｐａｒｔｉｃｌｅｓ ｃｏｎｃｅｎｔｒａｔｉｏｎ ｉｓ ２􀆰 ０ ｇ ／ Ｌ

图 ４　 陶瓷层表面孔隙率 （ａ） 和平均孔径 （ｂ） 随镀镍石墨粒子浓度的变化

Ｆｉｇ􀆰 ４　 Ｖａｒｉａｔｉｏｎ ｏｆ ｓｕｒｆａｃｅ ｐｏｒｏｓｉｔｙ （ａ） ａｎｄ ａｖｅｒａｇｅ ｐｏｒｅ ｓｉｚｅ （ｂ） ｏｆ ｔｈｅ ｃｅｒａｍｉｃ ｌａｙｅｒ ｗｉｔｈ ｎｉｃｋｅｌ－ｐｌａｔｅｄ ｇｒａｐｈｉｔｅ ｐａｒｔｉｃｌｅｓ ｃｏｎｃｅｎｔｒａｔｉｏｎ

　 　 然而， 如图 ３所示， 尽管添加未镀镍石墨粒子的

陶瓷层表面形貌也发生了变化， 但添加 ２ ｇ ／ Ｌ 未镀镍

石墨粒子的陶瓷层表面形貌与添加 ０􀆰 ８ ｇ ／ Ｌ 镀镍石墨

纳米粒子制备得到的陶瓷层表面形貌接近。 这是因

为， 镍为铁磁性材料， 在电解液的磁场中形成了显著

的浓度梯度， 即强磁场区域较弱磁场区域纳米粒子的

浓度高。 所以， 添加较低浓度的镀镍石墨粒子达到了

添加较高浓度未镀镍石墨粒子的效果。 添加石墨或镀

镍石墨粒子起到的主要作用是改善了电极表面电解液

的导电性［１４］， 从而根据微弧放电理论［１５－１６］， 在微弧

放电通道内生成了更多的氧化产物， 从而起到了封孔

的效果并使膜层厚度和表面粗糙度增加 （如图 ５ 所

示）。 镀镍石墨纳米粒子浓度为 ０􀆰 ８ ｇ ／ Ｌ 时陶瓷层表

面粗糙度显著下降， 这是由于放电通道内生成的氧化

产物的量与实验电压下的微弧放电强度达到平衡， 即

生成的氧化产物的量恰好将放电通道封闭。 当镀镍石

墨粒子浓度达到 １􀆰 ２ ｇ ／ Ｌ 后， 陶瓷层厚度基本稳定。
这是因为试样表面粒子浓度达到饱和， 微弧放电强度

基本稳定。
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图 ５　 陶瓷层厚度 （ａ） 和表面粗糙度 （ｂ） 随

镀镍石墨粒子浓度的变化

Ｆｉｇ􀆰 ５　 Ｖａｒｉａｔｉｏｎ ｏｆ ｔｈｅ ｔｈｉｃｋｎｅｓｓ （ａ） ａｎｄ ｓｕｒｆａｃｅ ｒｏｕｇｈｎｅｓｓ

（ｂ） ｏｆ ｃｅｒａｍｉｃ ｌａｙｅｒｓ ｗｉｔｈ Ｎｉ－ｃｏａｔｅｄ ｇｒａｐｈｉｔｅ

ｐａｒｔｉｃｌｅｓ ｃｏｎｃｅｎｔｒａｔｉｏｎ

另外， 电解液导电性的改善也使电极表面微弧放

电更加均匀， 所以添加石墨或镀镍石墨粒子后陶瓷层

表面微坑形貌的分布更加均匀。 当镀镍石墨粒子浓度

为 ０􀆰 ８ ｇ ／ Ｌ时因表面孔径较小， 分布均匀， 故表面粗

糙度较低 （见图 ５）。 当添加 １􀆰 ２ ｇ ／ Ｌ 镀镍石墨粒子

时， 陶瓷层的表面又出现了不均匀的大孔径深孔， 这

是因为陶瓷层的厚度达到一定时， 微弧放电只能发生

在局部陶瓷层较薄处且放电较剧烈， 故局部出现尺寸

较大的深孔形貌且孔隙率略有下降。 而当膜层厚度进

一步升高， 受实验电压的限制， 产生较强放电通道的

区域显著减少 （见图 １）。
２􀆰 ２　 微弧氧化反应能耗

通过电源自带的软件采集得到微弧氧化反应过程

中电压、 电流值， 进而绘制得到电压－电流曲线。 通

过对曲线求积分得到不同镀镍石墨粒子浓度下的反应

总能耗， 总能耗除以陶瓷层厚度得到单位膜层厚度能

耗。 能耗分析结果如图 ６所示。

图 ６　 单位膜层厚度能耗随镀镍石墨粒子浓度的变化

Ｆｉｇ􀆰 ６　 Ｖａｒｉａｔｉｏｎ ｏｆ ｅｎｅｒｇｙ ｃｏｎｓｕｍｐｔｉｏｎ ｐｅｒ ｕｎｉｔ ｆｉｌｍ ｔｈｉｃｋｎｅｓｓ
ｗｉｔｈ Ｎｉ－ｃｏａｔｅｄ ｇｒａｐｈｉｔｅ ｐａｒｔｉｃｌｅｓ ｃｏｎｃｅｎｔｒａｔｉｏｎ

如图 ６所示， 添加镀镍石墨粒子后单位膜层厚度

能耗明显下降， 当粒子浓度达到 １􀆰 ２ ｇ ／ Ｌ 后， 能耗基

本稳定。 这恰与陶瓷层厚度变化趋势一致， 也进一步

证明了添加镀镍石墨粒子有助于提高电源能效。
２􀆰 ３　 微弧氧化陶瓷层的物相组成

陶瓷层物相分析结果如图 ７所示。

图 ７　 不同镀镍石墨粒子浓度下制备的

微弧氧化陶瓷层物相组成

Ｆｉｇ􀆰 ７　 Ｐｈａｓｅ ｃｏｍｐｏｓｉｔｉｏｎ ｏｆ ｍｉｃｒｏ－ａｒｃ ｏｘｉｄａｔｉｏｎ ｃｅｒａｍｉｃ
ｌａｙｅｒ ｐｒｅｐａｒｅｄ ａｔ ｄｉｆｆｅｒｅｎｔ Ｎｉ－ｃｏａｔｅｄ
ｇｒａｐｈｉｔｅ ｐａｒｔｉｃｌｅｓ ｃｏｎｃｅｎｔｒａｔｉｏｎ

如图 ７所示， 微弧氧化陶瓷层的物相组成主要为

α－Ａｌ２Ｏ３和 γ－Ａｌ２Ｏ３， ＸＲＤ曲线中的 Ａｌ峰是因为陶瓷

层厚度较薄， Ｘ 射线已穿过陶瓷层到达基体。 另外，
通过物相分析结果可以得到： 镀镍石墨粒子未显著进

入陶瓷层参与成膜。 这主要是因为反应过程试样表面

形成一层以氧气为主要成分的气膜， 粒子未能穿过气

膜进入膜层。
３　 摩擦磨损实验结果及分析

陶瓷层摩擦因数曲线如图 ８所示。 陶瓷层摩擦磨

损表面形貌如图 ９所示。
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图 ８　 不同镀镍石墨粒子浓度下制备的陶瓷层摩擦因数曲线

Ｆｉｇ􀆰 ８　 Ｆｒｉｃｔｉｏｎ ｃｏｅｆｆｉｃｉｅｎｔ ｃｕｒｖｅｓ ｏｆ ｃｅｒａｍｉｃ ｌａｙｅｒｓ ｐｒｅｐａｒｅｄ ａｔ
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图 ９　 不同镀镍石墨粒子浓度下制备的

陶瓷层磨损区域表面形貌

Ｆｉｇ􀆰 ９　 Ｓｕｒｆａｃｅ ｍｏｒｐｈｏｌｏｇｙ ｏｆ ｃｅｒａｍｉｃ ｌａｙｅｒｓ ｗｅａｒ ａｒｅａｓ ｐｒｅｐａｒｅｄ
ａｔ ｄｉｆｆｅｒｅｎｔ Ｎｉ－ｃｏａｔｅｄ ｇｒａｐｈｉｔｅ ｐａｒｔｉｃｌｅｓ ｃｏｎｃｅｎｔｒａｔｉｏｎ：
（ａ） Ｎｉ－ｃｏａｔｅｄ ｇｒａｐｈｉｔｅ ｎａｎｏｐａｒｔｉｃｌｅｓ ｃｏｎｃｅｎｔｒａｔｉｏｎ ｉｓ ０；
（ｂ） Ｎｉ－ｃｏａｔｅｄ ｇｒａｐｈｉｔｅ ｎａｎｏｐａｒｔｉｃｌｅｓ ｃｏｎｃｅｎｔｒａｔｉｏｎ ｉｓ ０􀆰 ４
ｇ ／ Ｌ； （ｃ） Ｎｉ－ｃｏａｔｅｄ ｇｒａｐｈｉｔｅ ｎａｎｏｐａｒｔｉｃｌｅｓ ｃｏｎｃｅｎｔｒａｔｉｏｎ
ｉｓ ０􀆰 ８ ｇ ／ Ｌ； （ｄ） Ｎｉ－ｃｏａｔｅｄ ｇｒａｐｈｉｔｅ ｎａｎｏｐａｒｔｉｃｌｅｓ
ｃｏｎｃｅｎｔｒａｔｉｏｎ ｉｓ １􀆰 ２ ｇ ／ Ｌ； （ｅ） Ｎｉ－ｃｏａｔｅｄ ｇｒａｐｈｉｔｅ
ｎａｎｏｐａｒｔｉｃｌｅｓ ｃｏｎｃｅｎｔｒａｔｉｏｎ ｉｓ １􀆰 ６ ｇ ／ Ｌ； （ｆ） Ｎｉ－ｃｏａｔｅｄ
ｇｒａｐｈｉｔｅ ｎａｎｏｐａｒｔｉｃｌｅｓ ｃｏｎｃｅｎｔｒａｔｉｏｎ ｉｓ ２􀆰 ０ ｇ ／ Ｌ

如图 ８所示， 仅有添加 ０􀆰 ８ ｇ ／ Ｌ 镀镍石墨粒子的

陶瓷层摩擦因数经磨合后保持在较高的水平 （０􀆰 ５ 左

右）， 而未添加镀镍石墨粒子和其他添加浓度下制备

的陶瓷层在摩擦磨损中摩擦因数保持在较低的水平

（０􀆰 ３５左右）。 这主要是因为， ０􀆰 ８ ｇ ／ Ｌ镀镍石墨粒子

制备的陶瓷层在摩擦磨损中形成了较平滑的磨损表

面， 摩擦副实际接触面积较大， 如图 ９所示。 空白组

和其他镀镍石墨粒子浓度下制备的陶瓷层在摩擦磨损

表面均形成了不同程度的磨痕 （见图 ９）， 从而摩擦

表面实际接触面积相对较小， 所以摩擦因数稳定在较

低的水平。 然而， 从膜层在油润滑条件下能否建立可

靠油膜的角度考虑， 结合实验中磨损量的分析

（见图 １０）， 镀镍石墨纳米粒子浓度的优化结果为

０􀆰 ８ ｇ ／ Ｌ。

图 １０　 微弧氧化陶瓷层磨损量随镀镍石墨粒子浓度的变化

Ｆｉｇ􀆰 １０　 Ｖａｒｉａｔｉｏｎ ｏｆ ｗｅａｒ ａｍｏｕｎｔ ｏｆ ｍｉｃｒｏ－ａｒｃ ｏｘｉｄａｔｉｏｎ ｃｅｒａｍｉｃ
ｌａｙｅｒｓ ｗｉｔｈ Ｎｉ－ｃｏａｔｅｄ ｇｒａｐｈｉｔｅ ｐａｒｔｉｃｌｅｓ ｃｏｎｃｅｎｔｒａｔｉｏｎ

４　 结论

对不同浓度镀镍石墨磁性纳米粒子电解液添加剂

对 ＺＬ１０９铝合金微弧氧化反应过程及耐磨性能影响进

行了研究。 通过表面形貌、 横截面形貌、 孔隙率、 平

均孔径、 厚度、 表面粗糙度、 单位膜层厚度能耗、 物

相组成的分析研究了镀镍石墨磁性粒子对陶瓷层成膜

的影响。 通过往复式摩擦磨损试验研究了陶瓷层的耐

磨性能。 主要得到以下结论：
（１） 镀镍石墨磁性纳米粒子电解液添加剂在磁

场力作用下， 在磁场梯度中形成了浓度梯度。 较单纯

的石墨纳米粒子， 在较低的浓度条件下可使得陶瓷层

的表面形貌发生显著的变化。
（２） 伴随镀镍石墨磁性纳米纳米粒子浓度的提

高， 陶瓷层厚度逐渐增加， 当浓度达到 １􀆰 ２ ｇ ／ Ｌ 后，
陶瓷层厚度基本稳定。 伴随镀镍石墨粒子浓度的提

高， 表面粗糙度、 孔隙率与厚度基本保持相似的变化
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趋势， 而仅在 ０􀆰 ８ ｇ ／ Ｌ时出现显著下降或上升。 平均

孔径与其他特征呈相反的变化趋势。
（３） 综合磨损表面微观形貌和磨损量的分析，

添加 ０􀆰 ８ ｇ ／ Ｌ镀镍石墨纳米粒子制备得到的陶瓷层具

有较好的耐磨性能， 且摩擦因数稳定在较低的水平。
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摘要： 为探讨小迷宫密封间隙设计条件下离心制冷压缩机性能变化规律， 以离心制冷压缩机为研究对象， 通过

ＣＦＤ方法对压缩机叶轮和迷宫密封内的流动进行模拟。 研究结果表明： 迷宫密封内的流体压力近似呈阶梯状降低； 在

叶轮入口流量相同时， 随密封间隙增大， 泄漏量和泄漏损失系数在小流量工况下增大的幅度较大； 在同一密封间隙

下， 随着压缩机叶轮入口流量的减少， 泄漏量和泄漏损失系数均增大； 考虑密封后， 压缩机的总压比和等熵效率都有

所降低， 且密封间隙越大， 降低得越多， 特别是在小流量工况下总压比和等熵效率下降更为明显， 总压比最大降低了

８􀆰 ０２％， 等熵效率最大降低了 ４􀆰 ６％。
关键词： 离心压缩机； 迷宫密封； 叶轮； ＣＦＤ数值方法； 泄漏
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Ｋｅｙｗｏｒｄｓ：ｃｅｎｔｒｉｆｕｇａｌ ｃｏｍｐｒｅｓｓｏｒ；ｌａｂｙｒｉｎｔｈ ｓｅａｌ；ｉｍｐｅｌｌｅｒ；ＣＦＤ ｍｅｔｈｏｄ；ｌｅａｋａｇｅ

　 泄漏是影响制冷离心压缩机性能的重要因素， 为

了减少压缩机中制冷剂的泄漏， 往往需采用密封装

置［１－３］。 离心制冷压缩机中叶轮的轮盖和轮盘侧往往

采用非接触的、 无油润滑的迷宫密封［４－５］。 迷宫密封

具有结构简单、 工作可靠、 使用寿命长等优点， 已被

广泛用于航天发动机、 离心式压缩机、 透平膨胀机、
汽轮机等机械［６－７］。 其通过迷宫密封节流间隙中的节

流过程和空腔内的动能耗散， 实现泄漏间隙的气体

密封［８－９］。



巴鹏等人［１０］利用 Ｆｌｕｅｎｔ 模拟了迷宫密封的内部

流动， 分析了空腔深度、 密封间隙、 节流片的倾斜角

对迷宫密封性能的影响， 结果表明对泄漏量影响的主

次顺序为密封间隙、 空腔深度、 倾斜角， 其密封间隙

取为 ０􀆰 ２～０􀆰 ６ ｍｍ。 丁学俊等［１１］利用 Ｆｌｕｅｎｔ软件计算

了迷宫密封的密封间隙、 空腔深度及结构型式 （直
通式和错列式） 对迷宫密封流场和泄漏量的影响，
结果表明泄漏量随密封间隙呈线性变化， 其密封间隙

取 ０􀆰 ３～０􀆰 ８ ｍｍ。 ＨＵ等［ １２］实验研究了阶梯式和直通

式 ２ 种典型迷宫密封的密封性能， 其密封间隙为

０􀆰 ２～０􀆰 ６ ｍｍ。 薛米米和程林［１３］为了探究轮盖和轮盘

密封对压缩机性能的影响， 以某氨制冷离心压缩机的

４个级为研究对象， 数值分析了考虑密封前后离心压

缩机级的性能。
综上所述， 迷宫密封间隙对泄漏量的影响较大，

国内外学者在研究迷宫密封时选取的密封间隙通常大

于 ０􀆰 ２ ｍｍ。 而离心制冷压缩机的一个重要发展方向

是采用高速气体轴承作为其转子支持系统， 由于气体

轴承的设计和运行间隙小， 因此可以减小压缩机迷宫

密封间隙设计值， 从而进一步降低叶轮的泄漏量， 提

高压缩机性能。 本文作者以离心制冷压缩机为研究对

象， 取 ０􀆰 ０５、 ０􀆰 １０、 ０􀆰 ２０ ｍｍ ３ 种小迷宫密封间隙，
对叶轮及迷宫密封的流体域进行模拟计算， 研究小迷

宫密封间隙设计条件下离心制冷压缩机性能变化

规律。
１　 数值方法

１􀆰 １　 计算模型

抽取包含叶轮和迷宫密封模型作为计算的流体域

（如图 １ 所示）。 由于迷宫密封区域圆周对称， 只取

１ ／ １６模型进行分析。 迷宫密封主要结构参数如表 １
所示， 叶轮主要设计参数如表 ２所示， 叶轮其他位置

的泄漏间隙为 １ ｍｍ。

图 １　 叶轮模型和迷宫密封模型

Ｆｉｇ􀆰 １　 Ｉｍｐｅｌｌｅｒ ａｎｄ ｌａｂｙｒｉｎｔｈ ｓｅａｌ ｍｏｄｅｌｓ

表 １　 迷宫密封主要设计参数

Ｔａｂｌｅ １　 Ｍａｉｎ ｄｅｓｉｇｎ ｐａｒａｍｅｔｅｒｓ ｏｆ ｌａｂｙｒｉｎｔｈ ｓｅａｌ

设计参数 参数值

轮盖密封齿数 ４
轮盘密封齿数 ６

齿高 ／ ｍｍ １
齿间距 ／ ｍｍ １．２

密封间隙 ／ ｍｍ ０．０５，０．１０，０．２０

表 ２　 叶轮主要设计参数

Ｔａｂｌｅ ２　 Ｍａｉｎ ｄｅｓｉｇｎ ｐａｒａｍｅｔｅｒｓ ｏｆ ｉｍｐｅｌｌｅｒ

设计参数 参数值

轮盘直径 ／ ｍｍ ２５．０
进口直径 ／ ｍｍ ６６．７
出口直径 ／ ｍｍ １２７．２
出口宽度 ／ ｍｍ ５．７

叶片数 １６

１􀆰 ２　 网格与边界条件

对叶轮单流道进行六面体结构化网格划分， 网格

数为 ２１万。 对迷宫密封区域进行四面体非结构化网

格划分， 通过网格独立性验证， 密封间隙取 ０􀆰 ０５、
０􀆰 １０、 ０􀆰 ２０ ｍｍ 时的网格数分别为 ５８５ 万、 ３６２ 万、
２５９万， 如图 ２所示。

图 ２　 叶轮和迷宫密封的网格

Ｆｉｇ􀆰 ２　 Ｍｅｓｈ ｏｆ ｉｍｐｅｌｌｅｒ ａｎｄ ｌａｂｙｒｉｎｔｈ ｓｅａｌ

文中计算的气悬浮离心压缩机包括叶轮流道和迷

宫密封通道两部分， 如图 ３所示。 设置叶轮部分为旋

转计算域， 设置转速 ２１ ０００ ｒ ／ ｍｉｎ； 设置迷宫密封部

分为静止计算域。 流体为 Ｒ１３４ａ， 湍流模型采用标准

ｋ－ε 模型， 叶轮和密封区域之间的交界面采用冻结转
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子模型。
计算模型采用总压入口边界和静压出口边界： 入

口总压为 ３５５􀆰 ７８ ｋＰａ， 入口总温为 ６􀆰 ５ ℃， 出口静压

根据不同的工况设置。 轮盖、 轮盘和叶片表面均设置

为无滑移、 光滑、 绝热壁面。 密封部分内表面为旋转

壁面， 外表面为静止壁面。 设置残差为 １􀆰 ０×１０－５。

图 ３　 叶轮和密封通道计算模型示意

Ｆｉｇ􀆰 ３　 Ｓｃｈｅｍａｔｉｃ ｏｆ ｓｉｍｕｌａｔｉｏｎ ｍｏｄｅｌ ｏｆ ｉｍｐｅｌｌｅｒ
ａｎｄ ｌａｂｙｒｉｎｔｈ ｓｅａｌ ｃｈａｎｎｅｌ

２　 结果及分析

２􀆰 １　 压力分布

压缩机叶轮入口流量为 ２􀆰 ０７ ｋｇ ／ ｓ、 迷宫密封间

隙为 ０􀆰 ２ ｍｍ时的轮盖侧迷宫密封的压力分布如图 ４
所示， 轮盘侧迷宫密封的压力分布如图 ５所示。 可以

看出， 沿着气体流动方向 （从左到右）， 压力逐渐降

低， 且密封压降主要发生在密封间隙处， 这是因为经

过节流齿后截面突变产生较大的截面损失， 从而导致

压力的急剧降低［１４－１５］。

图 ４　 轮盖迷宫密封处压力分布

Ｆｉｇ􀆰 ４　 Ｐｒｅｓｓｕｒｅ ｄｉｓｔｒｉｂｕｔｉｏｎ ａｔ ｔｈｅ ｓｈｒｏｕｄ ｌａｂｙｒｉｎｔｈ ｓｅａｌ

图 ５　 轮盘迷宫密封处压力分布

Ｆｉｇ􀆰 ５　 Ｐｒｅｓｓｕｒｅ ｄｉｓｔｒｉｂｕｔｉｏｎ ａｔ ｔｈｅ ｈｕｂ ｌａｂｙｒｉｎｔｈ ｓｅａｌ

入口流量为 ２􀆰 ０７ ｋｇ ／ ｓ， ０􀆰 ０５、 ０􀆰 １０、 ０􀆰 ２０ ｍｍ密

封间隙下轮盖侧和轮盘侧气体压力沿迷宫密封轴向的

分布如图 ６和图 ７所示。

图 ６　 轮盖迷宫密封处压力随密封轴向长度的变化

Ｆｉｇ􀆰 ６　 Ｖａｒｉａｔｉｏｎ ｏｆ ｐｒｅｓｓｕｒｅ ｗｉｔｈ ｓｅａｌ ａｘｉａｌ
ｌｅｎｇｔｈ ｆｏｒ ｓｈｒｏｕｄ ｌａｂｙｒｉｎｔｈ ｓｅａｌ

图 ７　 轮盘迷宫密封处压力随密封轴向长度的变化

Ｆｉｇ􀆰 ７　 Ｖａｒｉａｔｉｏｎ ｏｆ ｐｒｅｓｓｕｒｅ ｗｉｔｈ ｓｅａｌ ａｘｉａｌ
ｌｅｎｇｔｈ ｆｏｒ ｈｕｂ ｌａｂｙｒｉｎｔｈ ｓｅａｌ

可以看出： 随着密封间隙的减小， 压降逐渐增

大； 在迷宫密封处， 气体每从一个大的齿间空腔流经
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一个小的密封齿和轴间的间隙， 再流入另一个大的齿

间空腔时， 压力就降低一次， 且压力近似呈阶梯状降

低， 这是由于密封的压降主要发生在密封间隙处， 同

一密封齿中的压力变化很小， 且密封间隙越小， 阶梯

状越明显。
２􀆰 ２　 密封间隙对叶轮泄漏量的影响

文献［１６］给出的计算泄漏量的经验公式为

Ｇ＝Ｆ
１
ｎ
×

ｇｐ０
ρ０

（１）

式中： Ｇ 为泄漏量（ｋｇ ／ ｓ）； Ｆ 为流量面积（ｍ２）；
ｎ 为迷宫的级数； ｐ０为进口压力（Ｐａ）； ρ０为进口工质

密度（ｋｇ ／ ｍ３）； ｇ＝ ９􀆰 ８１ ｍ ／ ｓ２。
将经验公式 （１） 计算值与文中数值模拟值对

比， 如图 ８所示， 误差均在 １０％以内， 说明文中所选

取的数值计算方法是可靠的。

图 ８　 泄漏量的数值模拟与公式计算对比

Ｆｉｇ􀆰 ８　 Ｃｏｍｐａｒｉｓｏｎ ｏｆ ｎｕｍｅｒｉｃａｌ ｓｉｍｕｌａｔｉｏｎ ａｎｄ
ｆｏｒｍｕｌａ ｃａｌｃｕｌａｔｉｏｎ ｒｅｓｕｌｔｓ ｏｆ ｌｅａｋａｇｅ

迷宫密封的高压侧压力受到压缩机叶轮运行工况

的影响。 由于计算模型采用总压入口和静压出口边

界， 因此可以从模拟结果中得到叶轮的入口流量。 图

９所示为 ３种不同迷宫密封间隙下的叶轮泄漏量随叶

轮入口流量的变化。 可以看出： 在叶轮入口流量相同

时， 密封间隙越大， 泄漏量越多； 在同一密封间隙

下， 随着叶轮入口流量的减少， 泄漏量越来越大。 这

是因为在转速相同时， 离心压缩机随入口流量的减

少， 压比增大， 使密封前后的压差增大， 从而泄漏量

增多； 在压缩机小流量区域， 泄漏量的变化幅度较在

大流量区域平缓。 不同密封间隙之间的泄漏量差值在

小流量区域时较大， 当入口流量为 １􀆰 １４ ｋｇ ／ ｓ 时， 密

封间隙为 ０􀆰 ０５ ｍｍ时的泄漏量比泄漏间隙为 ０􀆰 ２０ ｍｍ
时减少了 ７５􀆰 ６％， 因此减小密封间隙可以有效地减

少气体泄漏。

图 ９　 不同迷宫密封间隙下的泄漏量随叶轮入口流量的变化

Ｆｉｇ􀆰 ９　 Ｖａｒｉａｔｉｏｎ ｏｆ ｌｅａｋａｇｅ ｗｉｔｈ ｉｎｌｅｔ ｆｌｏｗ ｕｎｄｅｒ
ｔｈｒｅｅ ｓｅａｌ ｇａｐｓ ｏｆ ｌａｂｙｒｉｎｔｈ ｓｅａｌ

表 ３给出了密封间隙为 ０􀆰 ２０ ｍｍ时不同入口流量
下的轮盖密封和轮盘密封的泄漏量， 通过对比可以看
出， 轮盖泄漏比轮盘泄漏严重， 泄漏量大 ４２％左右。

表 ３　 轮盖迷宫密封和轮盘迷宫密封的泄漏量
Ｔａｂｌｅ ３　 Ｌｅａｋａｇｅ ｏｆ ｓｈｒｏｕｄ ｌａｂｙｒｉｎｔｈ ｓｅａｌ

ａｎｄ ｈｕｂ ｌａｂｙｒｉｎｔｈ ｓｅａｌ
入口流量 ｑ ｉ ／ （ｋｇ·ｓ

－１） １．５７ ２．０７ ２．４０ ２．６４
轮盖泄漏量 ｑｏ１ ／ （ｋｇ·ｓ

－１） ０．０３２ ４ ０．０２９ ５ ０．０２６ １ ０．０２２ ３
轮盘泄漏量 ｑｏ２ ／ （ｋｇ·ｓ

－１） ０．０２２ ２ ０．０２０ ４ ０．０１８ ５ ０．０１６ ２

以泄漏损失系数 βＬ来表示迷宫密封的密封性

能［１７］， 其计算公式为

βＬ ＝
ＱＬ
Ｑｏｕｔ

（２）

式中： ＱＬ为气体泄漏量 （ ｋｇ ／ ｓ）； Ｑｏｕｔ为叶轮出
口质量流量 （ｋｇ ／ ｓ）。

３种不同密封间隙下的泄漏损失系数 βＬ随入口流
量的变化如图 １０所示。 可以看出： 在入口流量相同
时， 密封间隙越大， 泄漏损失系数越大， 且在小流量
区域增大的幅度较大； 在同一密封间隙下， 随着入口
流量的减少， 泄漏损失系数增大。

图 １０　 不同密封间隙下泄漏损失系数随入口流量变化

Ｆｉｇ􀆰 １０　 Ｖａｒｉａｔｉｏｎ ｏｆ ｌｅａｋａｇｅ ｌｏｓｓ ｃｏｅｆｆｉｃｉｅｎｔ ｗｉｔｈ ｉｎｌｅｔ ｆｌｏｗ
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２􀆰 ３　 迷宫密封对压缩机性能的影响

图 １１所示为不考虑泄漏、 ３ 种迷宫密封间隙下

的叶轮总压比随入口流量的变化。 在入口流量相同

时， 叶轮总压比随着密封间隙的增大而减小， 且总压

比的减小量在小流量区域比在大流量区域更显著。 在

同一入口流量下， 考虑泄漏的叶轮总压比相比于不考

虑泄漏时的总压比最大降低了 ８􀆰 ０２％。 因此， 在压

缩机性能分析时应充分考虑泄漏间隙的影响， 防止产

生较大的分析误差。

图 １１　 不同密封参数下总压比随入口流量变化

Ｆｉｇ􀆰 １１　 Ｖａｒｉａｔｉｏｎ ｏｆ ｔｏｔａｌ ｐｒｅｓｓｕｒｅ ｒａｔｉｏ ｗｉｔｈ ｉｎｌｅｔ
ｆｌｏｗ ｕｎｄｅｒ ｄｉｆｆｅｒｅｎｔ ｓｅａｌｉｎｇ ｐａｒａｍｅｔｅｒｓ

３种不同迷宫密封间隙下的叶轮泄漏量随叶轮总

压比的变化如图 １２ 所示。 可以看出： 在叶轮总压比

相同时， 密封间隙越大， 泄漏量越多； 在同一密封间

隙下， 随着叶轮总压比的增大， 泄漏量越来越大。

图 １２　 不同迷宫密封间隙下泄漏量随叶轮总压比的变化

Ｆｉｇ􀆰 １２　 Ｖａｒｉａｔｉｏｎ ｏｆ ｌｅａｋａｇｅ ｗｉｔｈ ｔｏｔａｌ ｐｒｅｓｓｕｒｅ ｒａｔｉｏ
ｕｎｄｅｒ ｔｈｒｅｅ ｓｅａｌ ｇａｐｓ ｏｆ ｌａｂｙｒｉｎｔｈ ｓｅａｌ

通常用等熵效率表示压缩机的性能， 其定义为压

缩机等熵功率与实际压缩功率之比， 也可用以下公式

计算［１８］：

ηｓ ＝
ｈ２ｓ－ｈ１
ｈ２－ｈ１

（３）

式中： ｈ１为压缩机入口工质焓值 （ｋＪ ／ ｋｇ）； ｈ２为
实际压缩过程出口工质焓值 （ｋＪ ／ ｋｇ）； ｈ２ｓ为等熵压缩

出口工质焓值 （ｋＪ ／ ｋｇ）。
不同条件下的压缩机等熵效率随入口流量的变化

如图 １３所示。 可以看出， 在入口流量相同时， 等熵

效率随密封间隙的增大而降低， 且等熵效率的减小量

在小流量区域比在大流量区域更显著； 在同一密封间

隙下， 等熵效率随入口流量的增加呈先增大后减小的

趋势， 在入口流量为 ２􀆰 ０７ ｋｇ ／ ｓ 时等熵效率最大， 采

用密封结构的压缩机等熵效率较不考虑泄漏时的等熵

效率下降了 ２􀆰 ２％ ～４􀆰 ６％。

图 １３　 不同密封参数下压缩机等熵效率随入口流量变化

Ｆｉｇ􀆰 １３　 Ｖａｒｉａｔｉｏｎ ｏｆ ｉｓｅｎｔｒｏｐｉｃ ｅｆｆｉｃｉｅｎｃｙ ｗｉｔｈ ｉｎｌｅｔ
ｆｌｏｗ ｕｎｄｅｒ ｄｉｆｆｅｒｅｎｔ ｓｅａｌｉｎｇ ｐａｒａｍｅｔｅｒｓ

３　 结论

以离心制冷压缩机为研究对象， 取 ０􀆰 ０５、 ０􀆰 １０、
０􀆰 ２０ ｍｍ 等 ３ 种迷宫密封间隙， 通过 ＣＦＤ 方法对叶

轮及迷宫密封的流体域进行模拟计算分析， 得到如下

主要结论：
（１） 迷宫密封内沿气体流动方向， 气体压力逐

渐降低， 且压降主要发生在密封间隙处； 压力近似呈

阶梯状降低， 且密封间隙越小， 阶梯状越明显。
（２） 在叶轮入口流量相同时， 随密封间隙增大，

泄漏量和泄漏损失系数在小流量工况增大的幅度较

大； 在同一密封间隙下， 随着入口流量的减少， 泄漏

量增大， 泄漏损失系数增大； 泄漏间隙为 ０􀆰 ０５ ｍｍ
时的泄漏量比 ０􀆰 ２０ ｍｍ时减少 ７５􀆰 ６％。

（３） 叶轮轮盖侧泄漏比轮盘侧泄漏严重， 泄漏

量大 ４２％左右。
（４） 在相同边界条件下， 迷宫密封的泄漏间隙

导致压缩机的总压比和等熵效率都有所降低， 且密封
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间隙越大， 降低得越多， 在小流量工况时下降更为

明显。 计算工况下的总压比最大降低了 ８􀆰 ０２％， 等

熵效率最大降低了 ４􀆰 ６％。
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点接触混合润滑中两种求解模型的比较∗
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摘要： 混合润滑是典型零部件主要的润滑状态， 根据表面形貌表征方式的不同， 混合润滑模型一般分为统计学模

型和确定性模型两类。 为研究 ２种模型求解粗糙表面点接触混合润滑性能的差异， 通过基于平均流量模型和 ＧＷ模型

的统计模型、 基于统一 Ｒｅｙｎｏｌｄｓ方程的确定性模型， 分析并比较不同表面粗糙度、 卷吸速度、 载荷以及润滑油环境黏

度时 ２种模型预测油膜厚度和粗糙峰承载比的吻合性。 结果表明： 随着粗糙度的增大， ２ 种模型所得粗糙峰承载比的

差别变大； 随着卷吸速度或环境黏度的增大， ２种模型所得膜厚的差别变大； 低载荷时 ２ 种模型所得油膜厚度和承载

比的吻合性均优于高载荷。
关键词： 确定性模型； 统计学模型； 混合润滑； 点接触
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ｔｉｏ ｂｅｔｗｅｅｎ ｔｈｅ ｔｗｏ ｍｏｄｅｌｓ ｂｅｃｏｍｅｓ ｌａｒｇｅｒ．Ｗｉｔｈ ｔｈｅ ｉｎｃｒｅａｓｅ ｏｆ ｒｏｌｌｉｎｇ ｓｐｅｅｄ ｏｒ ｅｎｖｉｒｏｎｍｅｎｔａｌ ｖｉｓｃｏｓｉｔｙ，ｔｈｅ ｄｉｆｆｅｒｅｎｃｅ ｏｆ
ｆｉｌｍ ｔｈｉｃｋｎｅｓｓ ｂｅｔｗｅｅｎ ｔｈｅ ｔｗｏ ｍｏｄｅｌｓ ｂｅｃｏｍｅｓ ｌａｒｇｅｒ．Ｔｈｅ ｃｏｎｓｉｓｔｅｎｃｙ ｂｅｔｗｅｅｎ ｔｈｅ ｏｉｌ ｆｉｌｍ ｔｈｉｃｋｎｅｓｓ ａｎｄ ｔｈｅ ａｓｐｅｒｉｔｙ ｌｏａｄ
ｒａｔｉｏ ｏｆ ｔｈｅ ｔｗｏ ｍｏｄｅｌｓ ｕｎｄｅｒ ｌｏｗ ｌｏａｄ ｉｓ ｂｅｔｔｅｒ ｔｈａｎ ｔｈａｔ ｕｎｄｅｒ ｈｉｇｈ ｌｏａｄ．

Ｋｅｙｗｏｒｄｓ：ｄｅｔｅｒｍｉｎｉｓｔｉｃ ｍｏｄｅｌ；ｓｔａｔｉｓｔｉｃａｌ ｍｏｄｅｌ；ｍｉｘｅｄ ｌｕｂｒｉｃａｔｉｏｎ；ｐｏｉｎｔ ｃｏｎｔａｃｔ

　 润滑技术通过在摩擦表面之间形成具有法向承载

能力而切向剪切强度低的润滑膜以减少摩擦阻力和降

低表面磨损。 流体动压润滑是工程零部件的主要润滑

方式， 而弹性流体动压润滑则是齿轮、 滚动轴承等关

键基础零部件的主要润滑机制。 然而由于工况条件的

变化、 表面粗糙度的存在， 零部件大多工作在混合润

滑状态下。 混合润滑是一种在接触界面间同时存在流

体润滑和微凸体接触的润滑状态。 在混合润滑的条件

下， 表面粗糙度会对润滑接触性能具有显著的影响。
根据摩擦副表面粗糙度表征方式的不同， 混合润

滑模型主要分为统计学模型和确定性模型［１］。 受限于



计算能力， 早期的混合润滑建模研究主要聚焦于统计

学模型。 统计学模型是利用少量的统计参数来描述表

面特征， 并且在一定的简化假设下分析粗糙表面对接

触和润滑的影响。 其中 ＧＲＥＥＮＷＯＯＤ 和 ＴＲＩＰＰ ［２］提
出的粗糙表面接触模型， ＪＯＨＮＳＯＮ 等［３］的载荷分配

思想， ＰＡＴＩＲ、 ＣＨＥＮＧ［４－７］提出的平均流量模型是混

合润滑统计学模型的主要基础， 并得到了广泛的应

用。 值得注意的是， 在统计学模型中由 ＰＡＴＩＲ 和

ＣＨＥＮＧ提出的修正雷诺方程要求膜厚比 Λ （ｈｍｉｎ ／ σ）
大于 ０􀆰 ５， 并且在粗糙峰的承载比大于 ７０％时也需要

注意， 因为此时接近干接触， 即使膜厚比的值在正常

范围内， 统计学模型的适用性也降低。
确定性模型的提出虽然早于统计学模型， 但由于

当时计算能力、 表面形貌测量的局限性， 并没有得到

充分的发展。 随着技术的发展以及设计过程中对压

力、 膜厚等细节信息的迫切需求， 混合润滑确定性模

型得到了进一步的发展。 在早期的混合润滑研究中，
只计入表面粗糙度的影响， 不考虑粗糙峰之间的接

触， 这一状态更多被称为微弹流润滑。 当前混合润滑

确定性模型的重要进展是 ＺＨＵ和 ＨＵ［８－１０］提出的统一

雷诺方程法。 该模型能够考虑任意粗糙表面， 对不同

程度的粗糙峰局部接触都具有良好的收敛性， 并能够

计算摩擦因数、 亚表面应力和接触闪温等润滑性能参

数。 随后 ＷＡＮＧ等［１１－１２］引入傅里叶变换加快表面弹

性变形的计算， 建立了瞬态点接触热混合润滑模型。
确定性模型和统计学模型都可以得到接触区的粗

糙峰接触承载比、 平均膜厚等信息， 但 ２种模型所得

信息是否具有可比性， 结果差别有多大， 统计模型的

适用范围如何， 缺乏系统的比较研究。 本文作者基于

ＭＡＳＪＥＤＩ和 ＫＨＯＮＳＡＲＩ［１ ３ －１ ４ ］所得统计学模型以及基

于统一雷诺方程法的确定性模型， 系统比较了不同粗

糙表面下 ２种模型所得结果的异同。 为控制粗糙表面

的特征参数， 文中采用快速傅里叶变换和有限滤波

器［１ ５ ］生成了具有指定统计参数的粗糙表面。
１　 数学模型

１􀆰 １　 统计学模型

ＭＡＳＪＥＤＩ 和 ＫＨＯＮＳＡＲＩ［１３－１４］在大量数值计算结

果的基础上进行回归得到了混合润滑中平均膜厚和粗

糙峰承载比的拟合公式。
首先得到的是光滑表面平均膜厚的拟合公式， 以

便进行比较和基准测试。

Ｈｓｍｏｏｔｈ ＝
ｈｓｍｏｏｔｈ
Ｒｘ

＝ ３．６７２Ｗ －０．０４５ｋ０．１８Ｕ０．６６３ｋ
０．０２５

·

Ｇ０．５０２ｋ
０．０６４

（１ － ０．５７３ｅ －０．７４ｋ） （１）

在光滑表面公式的基础上， 得到粗糙表面平均膜

厚、 粗糙峰承载比的拟合公式。

Ｈｒｏｕｇｈ ＝
ｈｒｏｕｇｈ
Ｒｘ

＝ Ｈｓｍｏｏｔｈ × （１ ＋ ０．０２５σ
－ １．２４８Ｖ０．１１９Ｗ －０．１３３·

Ｕ －０．８８４Ｇ －０．９７７ｋ ０．０８１） （２）

Ｌａ ＝ １０Ｗ
－０．０８３Ｕ０．１４３Ｇ０．３１４［ｌｎ（１ ＋ σ

－ ４．６８９Ｖ０．５０９Ｗ －０．５０１·
Ｕ －２．９０Ｇ －２．８７０）］ （３）

式中： σ 为量纲一粗糙度， Ｗ、 Ｕ、 Ｇ 和 Ｖ 分别

为量纲一载荷、 速度、 材料参数、 表面硬度参数， 分

别定义为

σ＝
σ
Ｒｘ
，Ｗ＝

Ｆ
Ｅ′Ｒ２ｘ

，Ｕ＝
μ０ｕ
Ｅ′Ｒｘ

，Ｇ＝αＥ′，Ｖ＝
ν
Ｅ′

式中： ｋ 为椭圆度； σ 为粗糙表面高度的标准

差； Ｒｘ为接触表面长轴方向等效曲率半径； Ｆ 为载

荷； Ｅ′为等效弹性模量； μ０ 为常温常压下润滑油的

黏度； ｕ 为卷吸速度； α 为压力－黏度系数； ν 为维氏

硬度。
在该统计学模型中， 输入参数的取值范围如表 １

所示。

表 １　 统计学模型中输入参数范围

Ｔａｂｌｅ １　 Ｔｈｅ ｒａｎｇｅ ｏｆ ｉｎｐｕｔ ｐａｒａｍｅｔｅｒｓ ｉｎ
ｔｈｅ ｓｔａｔｉｓｔｉｃａｌ ｍｏｄｅｌ

Ｐａｒａｍｅｔｅｒ Ｗ Ｕ Ｇ ｋ `σ Ｖ
Ｍｉｎ １．５×１０－７ １×１０－１２ ２ ５００ １ ０ ０．００５
Ｍａｘ ２．５×１０－４ １×１０－１０ ７ ５００ ８ ５×１０－５ ０．３

统计学模型通过运用 “平均”、 “均化” 等概念，
能够直接给出表征润滑性能的参数， 诸如承载力、 平

均膜厚等值。 同时， 统计学模型还能针对不同材料在

不同加工工艺下得到的具有不同统计学特征的表面进

行分析， 方便工程实际应用。
１􀆰 ２　 确定性模型

混合润滑状态下， 接触区 Ω 分为流体润滑区 Ω ｌ
和微凸体接触区 Ωｓ， 外载荷由两接触区共同承担。
采用统一雷诺方程法进行求解。
１􀆰 ２􀆰 １　 雷诺方程

流体润滑区压力 ｐ ｌ满足 Ｒｅｙｎｏｌｄｓ方程

∂
∂ｘ

ρｈ３

η∗
∂ｐ ｌ
∂ｘ

æ

è
ç

ö

ø
÷ ＋
∂
∂ｙ

ρｈ３

η∗
∂ｐ ｌ
∂ｙ

æ

è
ç

ö

ø
÷ ＝ １２ｕ

∂（ρｈ）
∂ｘ
＋１２
∂（ρｈ）
∂ｔ
（４）

微凸体接触区的压力 ｐｃ由 ＨＵ和 ＺＨＵ［９］提出的简

化 Ｒｅｙｎｏｌｄｓ方程求得，
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ｕ
∂（ρｈ）
∂ｘ
＋∂（ρｈ）
∂ｔ
＝ ０ （５）

１􀆰 ２􀆰 ２　 膜厚方程

ｈ＝ ｈ０＋
ｘ２

２Ｒｘ

＋ ｙ２

２Ｒｙ

＋ｖ（ｘ，ｙ，ｔ）＋δ１（ｘ，ｙ，ｔ）＋δ２（ｘ，ｙ，ｔ）

（６）
式中： ｖ 为表面弹性变形， 由 Ｂｏｕｓｓｉｎｅｓｑ 积分计

算， 见式 （７）； δ 为粗糙表面高度值， 粗糙表面由数

值方法生成［１５］。

ｖ（ｘ，ｙ，ｔ） ＝
２
πＥ∗∬Ω

ｐ ｌ（ζ，η） ＋ ｐｃ（ζ，η）

（ｘ － ζ） ２ ＋ （ｙ － η） ２
ｄζｄη

（７）
１􀆰 ２􀆰 ３　 载荷方程

Ｑ ＝ ∬
Ω

（ｐ ｌ（ζ，η） ＋ ｐｃ（ζ，η））ｄｘｄｙ （８）

１􀆰 ２􀆰 ４　 润滑油特性 （牛顿流体）
润滑油的黏度 μ 与密度 ρ 与压力和温度的关系分

别采用 Ｒｏｅｌａｎｄｓ黏度公式和 Ｄｏｗｓｏｎ－Ｈｉｇｇｉｎｓｏｎ密度公

式。 式中 μ０和 ρ０为润滑油的环境黏度和环境密度， α
为 Ｂａｒｕｓ黏压系数， γ 为 Ｒｅｙｎｏｌｄｓ黏温系数。

μ ＝ μ０ｅｘｐ Ａ１ （１ ＋ Ａ２ｐ ｌ）
ｚ （Ａ３Ｔ － Ａ４）

－Ｓ０ － １[ ]{ }

ρ
ρ０

＝ １ ＋
Ａｐ ｌ
１ ＋ Ｂｐ ｌ

＋ β（Ｔ － Ｔ０）

ì

î

í

ïï

ïï

（９）
式中各常数分别为： Ａ１ ＝ ｌｎη０ ＋９􀆰 ６７， Ａ２ ＝ ５􀆰 １ ×

１０－９， Ａ３ ＝ １ ／ （ Ｔ０ － １３８）， Ａ４ ＝ １３８ ／ （ Ｔ０ － １３８）， ｚ ＝
α ／ （Ａ１Ａ２）， Ｓ０ ＝ γ ／ （ Ａ１ Ａ２ ）， γ ＝ ０􀆰 ４， Ａ ＝ ０􀆰 ６ × １０－９

ｍ２ ／ Ｎ， Ｂ＝ １􀆰 ７ ´１０－９ ｍ２ ／ Ｎ， β＝ －０􀆰 ０００ ７ Ｋ－１。
１􀆰 ３　 粗糙表面的生成

粗糙表面采用基于快速傅里叶变换的有限滤波器

法生成［１５］， 采取的自相关函数为

ＦＡＣＦ ＝σ
２ｅｘｐ －２．３

ｘ２

β２ｘ
＋ ｙ

２

β２ｙ

æ

è
ç

ö

ø
÷ （１０）

式中： βｘ、 βｙ分别为 ｘ、 ｙ 方向上的自相关长度。
２　 结果与讨论

运用统计学模型， 能够非常直观高效地计算出各

个参数的变化对于中心膜厚和承载比的影响， 有利于

快速研究不同工况参数的变化对于润滑性能的影响。
如图 １ 所示， 在量纲一化参数 Ｇ ＝ ４ ９７２， Ｖ ＝ ０􀆰 ０１，
Ｗ＝ ３×１０－５时， 随着量纲一速度的增加， 量纲一的膜

厚增大， 承载比降低。 同时随着量纲一的表面粗糙度

增加， 膜厚增加， 粗糙峰承载比也增加。 随着椭圆度

的增加， 膜厚增加， 到椭圆度 ｋ ＝ ８时， 接近线接触。

值得注意的是， 在承载比的拟合公式中， 承载比不是

椭圆度 ｋ 的函数。 这是由于存在 ２个相反的因素， 一

方面， 椭圆度的增加导致膜厚的增加， 减少了粗糙峰

的相互接触； 另一方面， 椭圆度的增加， 会产生较小

的接触压力， 从而增加了粗糙峰的承载率。 在统计学

模型中， 这 ２个因素产生的影响几乎相互抵消， 因此

粗糙峰承载率不受椭圆度的影响。

图 １　 统计学模型中膜厚与承载比随参数的变化

Ｆｉｇ􀆰 １　 Ｖａｒｉａｔｉｏｎ ｏｆ ｆｉｌｍ ｔｈｉｃｋｎｅｓｓ ａｎｄ ａｓｐｅｒｉｔｙ ｌｏａｄ ｒａｔｉｏ ｗｉｔｈ
ｐａｒａｍｅｔｅｒｓ ｉｎ ｓｔａｔｉｓｔｉｃａｌ ｍｏｄｅｌ： （ａ） ｅｆｆｅｃｔ ｏｆ ｖｅｌｏｃｉｔｙ
ａｎｄ ｒｏｕｇｈｎｅｓｓ ｏｎ ｆｉｌｍ ｔｈｉｃｋｎｅｓｓ； （ｂ） ｅｆｆｅｃｔ ｏｆ
ｅｌｌｉｐｔｉｃｉｔｙ ｏｎ ｆｉｌｍ ｔｈｉｃｋｎｅｓｓ； （ｃ） ｅｆｆｅｃｔ ｏｆ
ｖｅｌｏｃｉｔｙ ａｎｄ ｒｏｕｇｈｎｅｓｓ ｏｎ ａｓｐｅｒｉｔｙ ｌｏａｄ ｒａｔｉｏ

相比于统计学模型能得到的膜厚、 粗糙峰承载比
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等参数， 确定性模型还能给出表面微凸体引起的压

力、 膜厚和变形等的局部变化信息， 而这些局部信息

对于零部件的设计和性能分析至关重要。 文中确定性

模型采用统一雷诺方程系统法进行求解， 计算表明该

方法能够求解任意粗糙表面的润滑接触问题， 且接触

程度对计算收敛性无影响， 非常方便研究粗糙表面的

影响。 图 ２ 给出了接触表面为粗糙表面时典型的膜

厚、 压力分布以及 Ｙ＝ ０截面上的压力膜厚轮廓图。

图 ２　 确定性模型中膜厚与压力分布

Ｆｉｇ􀆰 ２　 Ｆｉｌｍ ｔｈｉｃｋｎｅｓｓ ａｎｄ ｐｒｅｓｓｕｒｅ ｄｉｓｔｒｉｂｕｔｉｏｎ ｉｎ ｔｈｅ
ｄｅｔｅｒｍｉｎｉｓｔｉｃ ｍｏｄｅｌ： （ａ） ｄｉｓｔｒｉｂｕｔｉｏｎ ｏｆ ｆｉｌｍ
ｔｈｉｃｋｎｅｓｓ； （ｂ） ｄｉｓｔｒｉｂｕｔｉｏｎ ｏｆ ｐｒｅｓｓｕｒｅ； （ｃ）
ｐｒｏｆｉｌｅｓ ｏｆ ｆｉｌｍ ｔｈｉｃｋｎｅｓｓ ａｎｄ ｐｒｅｓｓｕｒｅ ａｔ Ｙ＝ ０

文中将重点比较在不同的工况条件下， 对采用偏

态 Ｓｋ ＝ ０、 峰度 Ｋｕ ＝ ３、 βｘ ＝ βｙ ＝ １０ μｍ 的各向同性高

斯表面进行混合润滑分析时， 确定性模型和统计学模

型所得结果的异同， 为工程中不同模型的选择提供参

考。 确定性模型计算中， 网格数 Ｍ ＝Ｎ＝ １２８， 计算域

－１􀆰 ９＜Ｘ＜１􀆰 １， －１􀆰 ５＜Ｙ＜１􀆰 ５， 输入常量如下：
等效弹性模量 Ｅ′为 ２２６􀆰 ３７ ＧＰａ， 润滑油的环境

黏度 μ０为 ０􀆰 ０２６ ２ Ｐａ·ｓ， 压力－黏度系数 α 为 １２􀆰 ５
ＧＰａ－１， 当量接触半径 Ｒｘ ＝ １２􀆰 ７ ｍｍ， Ｒｙ ＝ ３６􀆰 １３ ｍｍ，
对应赫兹接触半径 ａ ＝ ０􀆰 １６９ ｍｍ， ｂ ＝ ０􀆰 ３３８ ｍｍ， 椭

圆度 ｋ＝ ２。
另外， 在确定性模型中滑滚比 ｓ 取 ０􀆰 ２， 统计学

模型中量纲一硬度 Ｖ 取 ０􀆰 ０１， 对应 ２􀆰 ３５ ＧＰａ 的维氏

硬度， 适用于钢铁材料。
２􀆰 １　 不同参数对膜厚及承载比的影响

２􀆰 １􀆰 １　 表面粗糙度的影响

在不同粗糙度下采用确定性模型计算得到平均膜

厚、 粗糙峰承载比的值， 并与统计学模型的结果进行

对比。 其中润滑油环境黏度 μ０ ＝ ０􀆰 ０２６ ２ Ｐａ·ｓ， 卷吸

速度 ｕ＝ ２􀆰 ５ ｍ ／ ｓ， 载荷 Ｆ＝ １００ Ｎ， 对应最大赫兹接触

应力 ０􀆰 ８３８ ＧＰａ。
当表面粗糙度与润滑油膜的平均厚度在同一量级

时， 表面粗糙度的大小对油膜厚度及润滑性能的影响

不可忽视。 由图 ３ （ａ） 可见， 在统计学模型中， 随

着粗糙度的不断增大， 油膜厚度也随着增大， 且统计

学模型计算出的值一直大于确定性模型。 这是因为，
在统计学模型中， 外载荷一定时， 粗糙度的增大， 导

致粗糙峰接触增多， 粗糙峰承载比增大， 相对应的油

膜承载比降低， 所以膜厚会随着粗糙度的增大而增

大。 统计学模型中膜厚的值一直大于确定性模型是因

为 ２种模型关于膜厚的计算方式不同。 在统计学模型

中， 润滑计算部分只考虑了光滑表面的弹性变形， 不

考虑局部粗糙峰的变形， 因此中心膜厚实际是粗糙峰

高度平均线在接触区中心处的距离， 反映了平均膜厚

的趋势； 在确定性模型中， 平均膜厚的值是在接触区

中心一定范围内实际膜厚的平均值， 包含了粗糙峰的

变形。
在确定性模型中， 随着表面粗糙度的增加， 平均

油膜厚度先缓慢减小， 一直到 σ ＝ ０􀆰 ２ μｍ 时达到最

小值； 之后平均油膜厚度随着粗糙度的增大而增大；

到 σ＝ ０􀆰 ７ μｍ （此时 σ 接近 ５×１０－５） 时， ２种模型计

算出来的结果几乎一致。 在此工况条件下， ２ 种模型

计算结果的差别随着粗糙度的增大先增大再减小， 最

大差别出现在 σ ＝ ０􀆰 ２ μｍ 时， 平均膜厚的相对差别

ε１为 ２３％ （计算公式见式 （１１） ）。 最小差别出现在

σ ＝ ０􀆰 ７ μｍ 时， 为 ０􀆰 １９％。 相 对 差 别 的 均 值 为

１３􀆰 ５％。
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ε１ ＝
∣ｈｓｔａｔｉｓｔｉｃ－ｈｄｅｔｅｒｍｉｎｉｓｔｉｃ∣

ｈｓｔａｔｉｓｔｉｃ
×１００％ （１１）

由图 ３ （ｂ） 可见， 不论是统计学模型还是确定

性模型， 粗糙峰的承载比都随着粗糙度的增大而增

大； 在小粗糙度 （σ＜０􀆰 ２ μｍ） 下， ２ 种模型的计算

结果基本重合， 此时润滑状态接近弹流润滑， 粗糙峰

承载比近乎为 ０。 随着粗糙度的增大， 差别随之变

化， 当 σ 在 ０􀆰 ２～０􀆰 ４ μｍ之间时， 确定性模型承载比

大于统计模型； 随着粗糙度的持续增大， 确定性模型

承载比的增长速度低于统计学模型， 当 σ 大于 ０􀆰 ４
μｍ时， 统计学模型计算出的粗糙峰承载比大于确定

性模型， 且随着粗糙度的增大， 差别也随之增大。 当

σ＝ ０􀆰 ７ μｍ时， 统计学模型计算出来的粗糙峰承载比

为 ６７％， 确定性模型的计算结果为 ５７％。 综合上述

的分析， 在其他工况条件不变时， 引入各向同性的粗

糙表面， 统计学模型和确定性模型的计算结果总体趋

势相同， 但随着表面粗糙度的变化而产生差别， 在小

粗糙度情况下， 承载比的差别不大， 随着粗糙度的增

大， ２种模型所得平均膜厚吻合性较好， 但粗糙峰承

载比的差别变大。

图 ３　 各向同性表面中粗糙度对 ２种模型膜厚及承载比的影响

Ｆｉｇ􀆰 ３　 Ｅｆｆｅｃｔ ｏｆ ｒｏｕｇｈｎｅｓｓ ｏｆ ｉｓｏｔｒｏｐｉｃ ｓｕｒｆａｃｅｓ ｏｎ ｆｉｌｍ
ｔｈｉｃｋｎｅｓｓ ａｎｄ ａｓｐｅｒｉｔｙ ｌｏａｄ ｒａｔｉｏ ｏｆ ｔｗｏ ｍｏｄｅｌｓ：
（ａ） ｉｎｆｌｕｅｎｃｅ ｏｆ ｒｏｕｇｈｎｅｓｓ ｏｎ ｆｉｌｍ ｔｈｉｃｋｎｅｓｓ；
（ｂ） ｉｎｆｌｕｅｎｃｅ ｏｆ ｒｏｕｇｈｎｅｓｓ ｏｎ ａｓｐｅｒｉｔｙ ｌｏａｄ ｒａｔｉｏ

２􀆰 １􀆰 ２　 卷吸速度的影响

速度对于润滑性能有着非常关键的影响。 图 ４示
出了速度的变化对于混合润滑中 ２种模型计算结果的

影响。 其中润滑油环境黏度 μ０ ＝ ０􀆰 ０２６ ２ Ｐａ·ｓ， 表面

粗糙度 σ＝ ０􀆰 ４ μｍ， 载荷 Ｆ＝ １００ Ｎ。

图 ４　 各向同性表面中卷吸速度对 ２种
模型膜厚及承载比的影响

Ｆｉｇ􀆰 ４　 Ｅｆｆｅｃｔ ｏｆ ｅｎｔｒａｉｎｍｅｎｔ ｖｅｌｏｃｉｔｉｅｓ ｏｎ ｆｉｌｍ ｔｈｉｃｋｎｅｓｓ ａｎｄ
ａｓｐｅｒｉｔｙ ｌｏａｄ ｒａｔｉｏ ｏｆ ｔｗｏ ｍｏｄｅｌｓ ｏｎ ｉｓｏｔｒｏｐｉｃ ｓｕｒｆａｃｅｓ：
（ａ） ｉｎｆｌｕｅｎｃｅ ｏｆ ｅｎｔｒａｉｎｍｅｎｔ ｖｅｌｏｃｉｔｉｅｓ ｏｎ ｆｉｌｍ
ｔｈｉｃｋｎｅｓｓ； （ｂ） ｉｎｆｌｕｅｎｃｅ ｏｆ ｅｎｔｒａｉｎｍｅｎｔ
ｖｅｌｏｃｉｔｉｅｓ ｏｎ ａｓｐｅｒｉｔｙ ｌｏａｄ ｒａｔｉｏ

如图 ４所示， 不论是统计学模型还是确定性模

型， 平均膜厚均随着卷吸速度的升高而增大， 粗糙峰

承载比随着速度的增大而减小， 到 ｕ ＝ １１ ｍ ／ ｓ （此时

Ｕ 接近 １×１０－１０） 时， 粗糙峰承载比趋近 ０， 润滑状态

接近弹流润滑。 卷吸速度增大， 卷吸效应增强， 膜厚

也随之增大， 符合 Ｈａｍｒｏｃｋ－Ｄｏｗｓｏｎ 公式中膜厚与卷

吸速度的指数幂成正比的规律。 同时在其他工况不变

的情况下， 膜厚的增大， 膜厚比 Λ 增大， 润滑状态

逐渐接近弹流润滑， 所以粗糙峰承载比也逐渐减小。
如图 ４ （ ａ） 所示， 低速时， ２ 种模型计算出的

平均膜厚吻合性较高， 而随着卷吸速度的升高， 平均
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膜厚的相对差别 ε１随之增大。 当 ｕ ＝ １ ｍ ／ ｓ 时， 统计

学膜厚与确定性膜厚最接近， 相 差 １ ｎｍ， ε１ ＝
０􀆰 ４５％。 当 ｕ＝ １１ ｍ ／ ｓ时， 统计学膜厚与确定性膜厚

差值为 ２４７ ｎｍ， ε１也达到最大差值， 为 ２５􀆰 ６％。
如图 ４ （ｂ） 所示， 随着卷吸速度的增大， ２ 种

模型关于承载比的计算吻合度较好。 在 ｕ ＝ ０􀆰 ５ ｍ ／ ｓ
时， 统计学模型计算出的承载比为 ７０％， 确定性模

型的承载比为 ５９％， 粗糙峰承载比的相对差别 ε２ ＝
１６􀆰 ２％ （计算公式见式 （１２） ）， 达到最大值。 承载

比相对差别最小值出现在 ｕ ＝ ２ ｍ ／ ｓ 时， ε２为 ０􀆰 ５％。
随着卷吸速度的变化， 相对差别 ε２ 的平均值为

６􀆰 １％。

ε２ ＝
∣Ｌａ ｓｔａｔｉｓｔｉｃ－Ｌａ ｄｅｔｅｒｍｉｎｉｓｔｉｃ∣

Ｌａ ｓｔａｔｉｓｔｉｃ
×１００％ （１２）

综合上述的分析， 在其他工况条件不变时， 引入

各向同性的粗糙表面， 统计学模型和确定性模型的计

算结果总体趋势相同， 但随着卷吸速度的变化而产生

差别。 在整个速度范围内， ２种模型承载比的差别不

大； 低速时 ２种模型平均膜厚的吻合性优于高速。
２􀆰 １􀆰 ３　 载荷的影响

图 ５示出了载荷对于 ２ 种模型计算结果的影响。
在其他参数不变的情况下， 最大赫兹接触压力随着外

载荷的增大而增大， 在该统计学模型中， 最大赫兹接

触应力的允许范围为 ０􀆰 ４～２􀆰 ３ ＧＰａ。 当润滑油环境黏

度 μ０ ＝ ０􀆰 ０２６ ２ Ｐａ·ｓ， 表面粗糙度 σ＝ ０􀆰 ４ μｍ， 卷吸

速度ｕ＝ ２􀆰 ５ ｍ ／ ｓ时， 载荷 Ｆ＝ ２ ０００ Ｎ对应的最大赫兹

接触应力为 ２􀆰 ２７ ＧＰａ。
如图 ５ （ａ） 所示， 不论是统计学模型还是确定

性模型， 随着载荷的增加， 平均膜厚减小， 且统计学

模型与确定性模型的相对差别 ε１随之增大。 当载荷

增加到 ２ ０００ Ｎ时， 膜厚差值为 １３４ ｎｍ， ε１达到最大

值 ４０％。
如图 ５ （ ｂ） 所示， 当载荷为 １００ ～ ２ ０００ Ｎ 时，

随着载荷的增大， ２种模型粗糙峰承载比降低， 且确

定性模型承载比随载荷的变化幅度远低于统计学模

型； 粗糙峰承载比的相对差别 ε２也随之增大。 当 Ｆ ＝
１００ Ｎ时， ε２的值最小， 为 ３􀆰 ８％， 当 Ｆ＝ ２ ０００ Ｎ时，
ε２的值达到最大， 为 ４５􀆰 ７％。

如图 ５ （ｃ） 所示， 以确定性模型为例， 横坐标

Ｆ 取 １ ０００ ～ ９ ０００ Ｎ， 对应的赫兹接触压力为 １􀆰 ８１ ～
３􀆰 ７６ ＧＰａ。 随着载荷的不断增大， 粗糙峰承载比呈现

先减小后增大的趋势。 载荷小于 ２ ０００ Ｎ 时， 粗糙峰

承载比随着载荷的增大而减小； 载荷大于 ２ ０００ Ｎ
时， 粗糙峰承载比随着载荷的增大而增大。 粗糙峰承

载比先降低后升高是因为， 当载荷小于 ２ ０００ Ｎ 时，
随着外载荷的增加， 流体压力增大， 受黏压效应的影

响， 润滑油黏度增大， 油膜承载能力不断增强； 同

时， 如图 ６ （ａ） 所示， 当载荷小于 ２ ０００ Ｎ时， 粗糙

峰接触面积 Ａｒ基本不变， 接触微凸体的数量一定，
所以在此区间内， 油膜承载比例升高， 粗糙峰承载比

例降低。 如图 ６ （ ｂ） 所示， 随着外载荷继续增加，
粗糙峰的接触面积开始增大， 粗糙峰承载能力加强，
同时油膜厚度减小， 使得微凸体的承载比例不断

增大。

图 ５　 各向同性表面中载荷对膜厚和承载比的影响

Ｆｉｇ􀆰 ５　 Ｅｆｆｅｃｔ ｏｆ ｌｏａｄ ｏｎ ｆｉｌｍ ｔｈｉｃｋｎｅｓｓ ａｎｄ ａｓｐｅｒｉｔｙ ｌｏａｄ ｒａｔｉｏ
ｏｎ ｉｓｏｔｒｏｐｉｃ ｓｕｒｆａｃｅｓ： （ａ） ｉｎｆｌｕｅｎｃｅ ｏｆ ｌｏａｄ ｏｎ ｆｉｌｍ
ｔｈｉｃｋｎｅｓｓ ｏｆ ｔｗｏ ｍｏｄｅｌｓ； （ｂ） ｉｎｆｌｕｅｎｃｅ ｏｆ ｌｏａｄ ｏｎ
ａｓｐｅｒｉｔｙ ｌｏａｄ ｒａｔｉｏ ｏｆ ｔｗｏ ｍｏｄｅｌｓ； （ｃ） ｉｎｆｌｕｅｎｃｅ
ｏｆ ｌｏａｄ ｏｎ ａｓｐｅｒｉｔｙ ｌｏａｄ ｒａｔｉｏ ｏｆ ｄｅｔｅｒｍｉｎｉｓｔｉｃ ｍｏｄｅｌ
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图 ６　 载荷对粗糙峰接触面积比的影响

Ｆｉｇ􀆰 ６　 Ｉｎｆｌｕｅｎｃｅ ｏｆ ｌｏａｄ ｏｎ ｃｏｎｔａｃｔ ａｒｅａ ｒａｔｉｏ ｏｆ ａｓｐｅｒｉｔｙ：
（ａ） ｆｏｒ ｌｏａｄｓ ｆｒｏｍ １００ Ｎ ｔｏ ２ ０００ Ｎ；
（ｂ） ｆｏｒ ｌｏａｄｓ ｆｒｏｍ ２ ０００ Ｎ ｔｏ ９ ０００ Ｎ

综上， 在其他工况条件不变时， 引入各向同性的

粗糙表面， 统计学模型和确定性模型的计算结果总体

趋势相同， 但随着载荷的变化而产生差别。 低载荷

下， ２种模型的平均膜厚与粗糙峰承载比的吻合性皆

好于高载荷， 且随着载荷的增大， 相对差别也随之

增大。
２􀆰 １􀆰 ４　 黏度的影响

润滑油的环境黏度 μ０对于润滑性能有着重要的

影响。 图 ７示出了润滑油环境黏度的变化对于混合润

滑中 ２种模型计算结果的影响。 其中卷吸速度 ｕ＝ ２􀆰 ５
ｍ ／ ｓ， 表面粗糙度 σ＝ ０􀆰 ４ μｍ， 载荷 Ｆ＝ １００ Ｎ。

如图 ７所示， 不论是统计学模型还是确定性模

型， 平均膜厚均随着润滑油环境黏度的增大而增大，
粗糙峰承载比随着润滑油环境黏度的增大而减小， 直

至趋近 ０。 这是因为随着润滑油黏度增大， 成膜能力

增强。
如图 ７ （ａ） 所示， 润滑油的环境黏度较低时， ２

种模型计算出的平均膜厚吻合度较高， 而随着润滑油

环境黏度的升高， 平均膜厚的相对差别 ε１随之增大。
当 μ０ ＝ ０􀆰 ０１ Ｐａ·ｓ时， 统计学膜厚与确定性膜厚基本

一致， ε１ ＝ ０􀆰 ２８％。 当 μ０ ＝ ０􀆰 １１ Ｐａ·ｓ （此时 Ｕ 接近

１×１０－１０） 时， 统计学膜厚与确定性膜厚差值为 ２４５

ｎｍ， ε１也达到最大差值， 为 ２６％。
如图 ７ （ｂ） 所示， 随着润滑油环境黏度的变化，

２种模型关于承载比的计算吻合度较好。 在 μ０ ＝ ０􀆰 ０１
Ｐａ·ｓ时， 统计学模型计算出的承载比为 ６０％， 确定

性模型的承载比为 ５４％， 粗糙峰承载比的相对差别

ε２ ＝ ９􀆰 ８％， 达到最大值。 相对差别最小值出现在 μ０ ＝
０􀆰 ０２ Ｐａ·ｓ时， ε２为 ０􀆰 １４％。 随着润滑油环境黏度的

变化， 粗糙峰承载比的相对差别 ε２ 的平均值为

５􀆰 ２５％。

图 ７　 各向同性表面中润滑油环境黏度对 ２种
模型膜厚及承载比的影响

Ｆｉｇ􀆰 ７　 Ｅｆｆｅｃｔ ｏｆ ｅｎｖｉｒｏｎｍｅｎｔａｌ ｖｉｓｃｏｓｉｔｙ ｏｆ ｌｕｂｒｉｃａｔｉｏｎ ｏｉｌ ｏｎ
ｆｉｌｍ ｔｈｉｃｋｎｅｓｓ ａｎｄ ａｓｐｅｒｉｔｙ ｌｏａｄ ｒａｔｉｏ ｏｆ ｔｗｏ ｍｏｄｅｌｓ
ｏｎｉｓｏｔｒｏｐｉｃ ｓｕｒｆａｃｅｓ： （ａ） ｉｎｆｌｕｅｎｃｅ ｏｆ ｅｎｖｉｒｏｎｍｅｎｔａｌ
ｖｉｓｃｏｓｉｔｙ ｏｆ ｌｕｂｒｉｃａｔｉｏｎ ｏｉｌ ｏｎ ｆｉｌｍ ｔｈｉｃｋｎｅｓｓ； （ｂ）
ｉｎｆｌｕｅｎｃｅ ｏｆ ｅｎｖｉｒｏｎｍｅｎｔａｌ ｖｉｓｃｏｓｉｔｙ ｏｆ ｌｕｂｒｉｃａｔｉｏｎ
ｏｉｌ ｏｎ ａｓｐｅｒｉｔｙ ｌｏａｄ ｒａｔｉｏ

综上， 在其他工况条件不变时， 引入各向同性的

粗糙表面， 统计学模型和确定性模型的计算结果总体

趋势相同， 但随着润滑油环境黏度的变化而产生差

别。 在整个润滑油环境黏度范围内， ２ 种模型承载比

的差别不大； 低环境黏度时 ２种模型平均膜厚的吻合

性优于高环境黏度。
３　 结论

系统比较了不同工况条件下采用统计学模型和确
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定性模型进行混合润滑分析时所得平均膜厚和粗糙峰

承载比的差别， 主要结果如下：
（１） 在小粗糙度情况下， ２ 种模型计算得到的

承载比的差别不大， 且统计学模型所得平均膜厚一

直大于确定性模型。 随着粗糙度的增大， ２ 种模型

所得平均膜厚吻合性较好， 但粗糙峰承载比的差别

变大。
（２） 在整个速度范围内， ２种模型得到的承载比

的差别不大， 且统计学模型所得平均膜厚一直大于确

定性模型， 低速时 ２种模型的平均膜厚的吻合性优于

高速。
（３） 外载荷较低时， ２种模型的平均膜厚与粗糙

峰承载比的吻合性皆好于高载荷， 且随着载荷的增

大， 平均膜厚与承载比的相对差别都随之增大。 同时

在外载荷较低时， 统计学模型计算出的平均膜厚一直

大于确定性模型， 统计学粗糙峰承载比的值小于确定

性模型。
（４） 在整个润滑油环境黏度范围内， ２种模型的

承载比的差别不大且统计学模型的平均膜厚一直大于

确定性模型， 低环境黏度时 ２种模型的平均膜厚的吻

合性优于高环境黏度。
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摘要： 提出基于 ＡＢＡＱＵＳ软件和疲劳分析软件 ＦＥ－ＳＡＦＥ预测旋转轴唇形密封圈寿命的方法。 以某型号减速器中

的输入轴与轴承端盖间的旋转轴唇形密封圈为研究对象， 通过构建预紧状态下旋转轴唇形密封圈的有限元模型， 获得

旋转轴唇形密封圈的过盈量和理论接触宽度与唇口最大接触压力之间的关系曲线； 根据 ＡＢＡＱＵＳ获得的应力， 并结合

材料应力－循环次数曲线， 应用疲劳分析软件 ＦＥ－ＳＡＦＥ， 预测不同过盈量和理论接触宽度对旋转轴唇型密封圈循环寿

命的影响， 并验证预测方法的有效性。 结果表明： 旋转轴唇型密封圈的循环寿命随过盈量的增大而减小， 随理论接触

宽度的增大而增加； 综合考虑油封的密封能力与循环寿命， 当过盈量在 ０􀆰 ３５ ～ ０􀆰 ４５ ｍｍ 之间、 理论接触宽度在 ０􀆰 ３ ～
０􀆰 ５ ｍｍ之间取值时， 该旋转轴唇型密封圈的循环寿命较高。

关键词： 旋转轴唇形密封圈； 疲劳寿命； 接触压力； 寿命预测
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　 旋转轴唇形密封圈 （简称油封） 具有防止流体 介质泄漏， 阻止外界环境中的泥沙以及灰尘侵入密封

腔体的功能。 由于安装便捷、 构造简单、 密封性能好

等优点［１］， 使其被广泛应用于汽车、 工程设备、 船

舶、 采矿等机械的轴端动密封。 旋转轴唇形密封圈的

良好密封性能与长寿命， 对确保配套机械设备的正常

运转和工作可靠性至关重要［２］。



泄漏和疲劳损伤是油封的主要失效形式， 相应

地， 唇口处的最大接触压力和油封的循环寿命成为衡

量油封密封性能的 ２个重要指标。 许多学者从油封的

结构参数、 安装参数、 运行参数和工况参数等方面研

究了其对油封密封性能的影响。 ＬＥＥ等［３］通过 ＭＡＲＣ
有限元分析软件， 构建了油封的有限元模型， 对静态

条件下的结构参数对唇口接触压力的影响进行了模拟

仿真。 周琼等人［４］采用理论的方法对汽车水泵轴承密

封圈与旋转轴所组成的系统进行了力学分析。 李苗苗

等［５］应用 ＡＮＳＹＳ分析研究了不同的结构参数对油封

密封性能的影响。 江华生等［６］在正交试验的基础上，
将影响油封密封性能的众多结构参数进行排序， 得出

过盈量与理论接触宽度对密封性能的影响最显著的

结论。
油封的疲劳损伤导致的密封失效， 往往会造成较

大的经济损失并具有一定的安全隐患， 因此， 油封的

寿命预测近年来受到广泛关注。 然而， 橡胶材料具有

典型的非线性特征， 这使得橡胶产品的寿命预测面临

较大的挑战。 有限元仿真模拟相较于实验研究可降低

昂贵的人力成本和资金， 因此， 橡胶产品的寿命研究

也主要是通过有限元分析软件进行仿真模拟。 Ｓ－Ｎ曲

线疲劳寿命预测法在金属材料中已得到广泛应用，
ＣＡＤＷＥＬＬ首次将 Ｓ－Ｎ曲线法引入橡胶材料疲劳寿命

预测［７］。 ＬＵＯ等［８－１０］分析研究了轨道车辆悬挂系统中

橡胶减震弹簧的疲劳寿命， 将经过有限元软件仿真得

到的应力结果以及材料的 Ｓ－Ｎ 曲线导入疲劳分析软

件 ＭＳＣ． Ｆａｔｉｇｕｅ中进行分析， 分析结果为产品结构优

化设计提供理论依据。
纵观国内外的研究现状， 对于油封过盈量与理论

接触宽度的确定方法的研究还主要停留在经验上， 同

时有关油封循环寿命的研究也相对缺乏［１１－１４］。 本文

作者以某型号减速器中的输入轴与轴承端盖间的油封

为研究对象， 利用 ＡＢＡＱＵＳ 建立油封的有限元模型，
并通过对其预压紧状态进行仿真模拟， 研究了不同过

盈量、 理论接触宽度对唇口最大接触压力的影响； 并

在 ｖｏｎ Ｍｉｓｅｓ应力的基础上， 引入油封橡胶材料的 Ｓ－
Ｎ曲线， 结合 ＦＥ－ＳＡＦＥ 软件对油封进行寿命预测。
文中的研究结果对提高油封的使用寿命和可靠性具有

重要的指导作用。
１　 油封的结构及有限元模型

１􀆰 １　 油封的结构模型

文中选用型号为 Ｂ６０×８０×８的含弹簧内包金属骨

架型油封作为研究对象， 其主体材料是耐油橡胶， 初

始安装的旋转轴唇形密封结构示意图如图 １所示， 油

封系统的具体参数如表 １所示。 由于旋转轴的半径远

远大于润滑油的膜厚， 因此曲率的影响可以不做考

虑。 在建立油封的笛卡尔坐标系时， 将原点选取在旋

转轴上［１５］， ｘ 与 ｙ 分别代表圆周方向、 轴向方向。 由

于轴径相较于油封唇口的内径偏大， 所以在进行装配

时会产生过盈量 Ｓ； 理论接触宽度 Ｒ 是指密封圈主唇

唇尖到弹簧槽中心的轴向距离。 两者的取值对油封的

密封性能与循环寿命都有直接影响， 因此应该将它们

控制在合理的范围内。

图 １　 油封结构截面示意

Ｆｉｇ􀆰 １　 Ｓｃｈｅｍａｔｉｃ ｏｆ ｏｉｌ ｓｅａｌ ｓｔｒｕｃｔｕｒｅ ｓｅｃｔｉｏｎ

表 １　 油封系统的具体参数

Ｔａｂｌｅ １　 Ｓｐｅｃｉｆｉｃ ｐａｒａｍｅｔｅｒｓ ｏｆ ｏｉｌ ｓｅａｌ ｓｙｓｔｅｍ

部件类型
密度 ρ ／
（ｇ·ｃｍ－３）

弹性模量

Ｅ ／ ＭＰａ
泊松比

金属骨架 ７．７８ ２．０×１０５ ０．３

紧固弹簧 ７．７８ １ ２２５ ０．３

耐油橡胶 １ ６．５４ ０．４９

旋转轴 ７．７８ ２．０×１０５ ０．３

１􀆰 ２　 油封的材料模型

油封橡胶材料的应力应变关系复杂， 在对其进行

研究时， 通常将它看做各向同性、 可变形、 体积不可

压缩的超弹性材料。 对于油封材料进行性能描述， 有

Ｖａｎ ｄｅｒ Ｗａａｌｓ模型、 Ｙｅｏｈ模型、 Ｇｅｎｔ模型、 Ｍｏｏｎｅｙ－
Ｒｉｖｌｉｎ模型、 Ｏｇｄｅｎ 模型等， 其中对于小应变或者中

等应变的橡胶力学行为预测， Ｍｏｏｎｅｙ－Ｒｉｖｌｉｎ 模型［１ ６ ］

由于精度较高且相对简单， 普遍使用在有限元模拟研

究中。
文中采用 Ｍｏｏｎｅｙ－Ｒｉｖｌｉｎ 模型， 并在过程中添加

一个体积约束能量项， 以得到修正的应变能函数［１ ７ ］。
ＡＢＡＱＵＳ中描述函数的方程如式 （１） 所示：

７９２０２２年第 ２期 张付英等： 旋转轴唇型密封圈的寿命预测研究 　 　 　



ＷＭＲ ＝ Ｃ１（Ｊ１ － ３） ＋ Ｃ２（Ｊ２ － ３） ＋ Ｃ３（Ｊ２ － ３）
２ ＋

Ｃ４（Ｊ１ － ３）（Ｊ２ － ３） ＋ Ｃ５（Ｊ２ － ３）
２ ＋ Ｃ６（Ｊ１ － ３）

３ ＋

Ｃ７（Ｊ１ － ３）
３（Ｊ２ － ３） ＋ Ｃ８（Ｊ１ － ３）（Ｊ２ － ３）

２ ＋

Ｃ９（Ｊ２ － ３）
３ ＋ Ｋ（Ｊ３ － １）

２ ／ ２ （１）
式中： ＷＭＲ为修正后的应变势能； Ｃ１ ～ Ｃ９为材料

常数； Ｊ 代表应力张量缩减不变量。
Ｋ ＝ ６（Ｃ１ ＋ Ｃ２） ／ ［３（１ － ２μ）］ （２）
式中： μ 为泊松比。
Ｊ１ ＝ Ｉ１Ｉ

１ ／ ３
３ ，Ｊ２ ＝ Ｉ２Ｉ

１ ／ ３
３ ，Ｊ３ ＝ Ｉ１ ／ ３１ （３）

式中： Ｉ１为第一不变量； Ｉ２为第二不变量； Ｉ３为
第三不变量。

以上所述为完整的非线性模型， 文中为简化计

算， 使用具有双材料常数的 Ｍｏｏｎｅｙ－Ｒｉｖｌｉｎ 模型， 见

式 （４）。
ＷＭＲ ＝Ｃ１０（ Ｉ１－３）＋Ｃ０１（ Ｉ２－３） （４）
应力应变关系为

δ＝∂Ｗ ／ ∂ε （５）
式中： δ 是应变； ε 代表应力； Ｃ１０与 Ｃ０１为材料

常数。
文献［１８］中的经验公式指出， 只需给出橡胶材

料的硬度 ＨＡ和弹性模量 Ｅ， 就可以计算出材料常数：

Ｅ＝
１５．７５＋２．１５ＨＡ
１００－ＨＡ

（６）

Ｃ１０ ＝
Ｅ
７．５
　 　 Ｃ０１ ＝

１
４
Ｃ１０ （７）

文中所分析的油封橡胶材料的邵尔硬度为 ７５，
通过计算 Ｃ１０ ＝ ０􀆰 ７３８ ９ ＭＰａ， Ｃ０１ ＝ ０􀆰 １８４ ７ ＭＰａ。
１􀆰 ３　 预压紧状态下的油封有限元模型

为了便于建模仿真和分析， 在对结果不产生影响

的前提下， 在建模过程中做出以下假设：
（１） 油封所使用的橡胶材料均匀连续并且各向

同性；
（２） 将旋转轴、 骨架视为刚体， 不考虑它们的

变形情况， 即将它们视为约束边界。
文中通过 ＡＢＡＱＵＳ对油封进行有限元模型建立，

材料常数 Ｃ１０ ＝ ０􀆰 ７３８ ９ ＭＰａ， Ｃ０１ ＝ ０􀆰 １８４ ７ ＭＰａ 由计

算所得。 由于过盈量的存在， 部件装配完成后实现了

预压紧状态， 主唇唇口与轴产生挤压。 为保证结果的

精确性， 划分网格时对主唇唇口及与其接触的轴表面

进行加密， 密封橡胶采用八节点线性六面体单元

Ｃ３Ｄ８ＲＨ， 其余部件则采用 Ｃ３Ｄ８Ｒ。 建立的预压紧状

态下的油封有限元模型如图 ２所示， 主唇唇口和旋转

轴表面网格加密区域分别如图 ３ （ ａ） 和图 ３ （ ｂ）
所示。

图 ２　 油封有限元模型

Ｆｉｇ􀆰 ２　 Ｆｉｎｉｔｅ ｅｌｅｍｅｎｔ ｍｏｄｅｌ ｏｆ ｏｉｌ ｓｅａｌ

图 ３　 主唇唇口和旋转轴表面网格加密区域

Ｆｉｇ􀆰 ３　 Ｍｅｓｈ ｒｅｆｉｎｅｍｅｎｔ ａｒｅａｓ ｏｆ ｍａｉｎ ｌｉｐ （ａ）
ａｎｄ ｒｏｔａｔｉｏｎ ａｘｉｓ ｓｕｒｆａｃｅ （ｂ）

２　 油封的寿命预测流程

ＦＥ－ＳＡＦＥ 是世界上最先进的高级疲劳耐久性分

析和信号处理的软件， 专门对寿命进行分析预测。 该

软件采用塑性或者弹性的载荷历程， 结合单双轴疲劳

计算方法， 通过疲劳累积损伤原理［１９］根据应力或应

变进行疲劳计算和寿命分析。 该软件可以缩短产品推

向市场的周期， 利于产品可靠性的提高， 同时对产品

研发经费的降低有极大帮助。 寿命计算中所用到的

ｖｏｎ Ｍｉｓｅｓ应力指的是材料在一定的变形条件下， 单

位体积形状的弹性形变量达到一定程度时， 该材料进

入屈服状态， 是基于剪切应变能的一种等效应力。 文

中所建立的油封循环寿命预测流程如图 ４所示。

图 ４　 寿命预测流程

Ｆｉｇ􀆰 ４　 Ｆｌｏｗ ｏｆ ｌｉｆｅ ｐｒｅｄｉｃｔｉｏｎ

首先， 利用大型非线性有限元分析软件 ＡＢＡＱＵＳ
对预紧状态下的油封进行模拟仿真分析， 然后将有限

元模拟仿真得到的油封主唇的 ｖｏｎ Ｍｉｓｅｓ 应力结果，
导入到 ＦＥ－ＳＡＦＥ中进行循环寿命分析预测。 由于橡

胶材料的特殊性， 进行相关疲劳寿命的预测， 除尽可

能采用相对精确的超弹性本构模型以外， 还需要准确

８９ 润滑与密封 第 ４７卷



的材料应力－循环次数曲线 （Ｓ－Ｎ曲线） ［ ２０ ］。 深堀美

英［２ １ ］对 Ｓ－Ｎ曲线进行了理论解析并提出了德墨西亚

（ＤｅＭａｔｔｉａ） 加速试验法， 这一方法极大地改进了橡

胶材料的 Ｓ－Ｎ 曲线需要大量试样实验， 耗时耗力的

不足。 文中油封橡胶材料在各种应力下的寿命数据以

及 Ｓ－Ｎ曲线的获取， 参考文献［２２］中的方法， 油封

橡胶材料的疲劳寿命如表 ２所示， 利用 Ｏｒｉｇｉｎ将数据

绘制成材料的 Ｓ－Ｎ曲线并导入 ＦＥ－ＳＡＦＥ。

表 ２　 油封橡胶材料疲劳寿命［２ ２ ］

Ｔａｂｌｅ ２　 Ｆａｔｉｇｕｅ ｌｉｆｅ ｏｆ ｏｉｌ ｓｅａｌ ｒｕｂｂｅｒ ｍａｔｅｒｉａｌ［２ ２ ］

序号
应力

σ ／ ＭＰａ
疲劳

寿命
序号

应力

σ ／ ＭＰａ
疲劳

寿命

１ ２．０８ ２３ ０００ ６ １．１７ １ ２４９ ８７０
２ ２．０１ ８３ ０００ ７ ０．８５ １ ３４３ ０１０
３ １．８５ ２１０ ８４６ ８ ０．７２ １ ４５８ ４１６
４ １．５４ ６６４ ６６８ ９ ０．６３ １ ６７４ ６８６
５ １．３５ １ ０５４ ０４４ １０ ０．５５ １ ７８０ ０９４

３　 油封的寿命预测仿真结果及分析

３􀆰 １　 基于 ＡＢＡＱＵＳ的油封模拟结果

图 ５所示为应用 ＡＢＡＱＵＳ 有限元分析软件获得

的唇口接触区域最大接触压力随过盈量的变化情况。
可见， 唇口最大接触压力随初始过盈量的增加而先增

大后减小， 在过盈量为 ０􀆰 ４ ｍｍ 时接触压力达到峰

值。 这是由于随着过盈量的逐渐增加， 唇口与旋转轴

间所产生的接触宽度随之加大 （如图 ６ 所示）， 而接

触宽度的增加对总的接触压力来说是一种分散， 使得

最大接触压力没有持续增加反而出现下降趋势。 接触

压力的提升可以提高油封的密封性能， 但过盈量过大

时， 会形成过大的接触宽度， 增大主唇口与轴之间的

摩擦发热， 加快唇口的磨损。 因此， 选择合理的过盈

量， 对油封密封性能的影响至关重要。

图 ５　 唇口最大接触压力随过盈量的变化

Ｆｉｇ􀆰 ５　 Ｖａｒｉａｔｉｏｎ ｏｆ ｍａｘｉｍｕｍ ｃｏｎｔａｃｔ ｐｒｅｓｓｕｒｅ
ｏｆ ｌｉｐ ｗｉｔｈ ｉｎｔｅｒｆｅｒｅｎｃｅ

图 ６　 接触宽度随过盈量的变化

Ｆｉｇ􀆰 ６　 Ｖａｒｉａｔｉｏｎ ｏｆ ｃｏｎｔａｃｔ ｗｉｄｔｈ ｗｉｔｈ ｉｎｔｅｒｆｅｒｅｎｃｅ

图 ７所示为理论接触宽度对唇口最大接触压力的

影响曲线， 在其他参数保持不变的情况下， 文中在

０～０􀆰 ７ ｍｍ之间对理论接触宽度进行了渐变分析， 其

步长为 ０􀆰 １ ｍｍ。 随着理论接触宽度的加大， 唇口最

大接触压力表现出了逐渐下降的趋势。 因为理论接触

宽度越大， 意味着唇尖与弹簧中心的距离变得越大，
这削弱了紧固弹簧对油封唇口的束缚力， 但是将理论

接触宽度设计过小则无法保持油膜， 降低密封能力。

图 ７　 唇口最大接触压力随理论接触宽度的变化

Ｆｉｇ􀆰 ７　 Ｖａｒｉａｔｉｏｎ ｏｆ ｍａｘｉｍｕｍ ｃｏｎｔａｃｔ ｐｒｅｓｓｕｒｅ ｏｆ
ｌｉｐ ｗｉｔｈ ｔｈｅｏｒｅｔｉｃａｌ ｃｏｎｔａｃｔ ｗｉｄｔｈ

ｖｏｎ Ｍｉｓｅｓ应力代表了一种屈服准则， 通常称之

为等效应力， 该应力越大， 材料的松弛速度越快， 刚

度逐渐降低， 在油封中的体现形式就是密封失效。 图

８所示是 ＡＢＡＱＵＳ 所给出的油封主唇 ｖｏｎ Ｍｉｓｅｓ 应力

的分布情况， 其反映了主唇结构上各部分应力的大

小， 图 ８ （ａ） 与图 ８ （ｂ） 所示分别是过盈量为 ０􀆰 ２、
０􀆰 ６ ｍｍ 时的主唇应力分布情况， 可以看出应力随着

过盈量的增加而增加， 并且最大应力所在位置均在唇

尖段， 这与实际情况基本一致， 为后续 ＦＥ－ＳＡＦＥ 的

计算提供了基础。
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图 ８　 不同过盈量下油封主唇 ｖｏｎ Ｍｉｓｅｓ应力分布 （ＭＰａ）
Ｆｉｇ􀆰 ８　 Ｖｏｎ Ｍｉｓｅｓ ｓｔｒｅｓｓ ｄｉｓｔｒｉｂｕｔｉｏｎ ｏｆ ｏｉｌ ｓｅａｌ ｍａｉｎ ｌｉｐ ａｔ

ｄｉｆｆｅｒｅｎｔ ｉｎｔｅｒｆｅｒｅｎｃｅ （ＭＰａ）： （ａ） ｉｎｔｅｒｆｅｒｅｎｃｅ ｉｓ
０􀆰 ２ ｍｍ； （ｂ） ｉｎｔｅｒｆｅｒｅｎｃｅ ｉｓ ０􀆰 ６ ｍｍ

３􀆰 ２　 基于 ＦＥ－ＳＡＦＥ的寿命预测结果及分析

如图 ９所示是通过疲劳分析软件 ＦＥ－ＳＡＦＥ 计算

得出的循环寿命随过盈量的变化曲线。 可以看出， 随

着过盈量的增大油封的循环寿命呈下降趋势， 这是由

于过盈量越大， 唇口将轴箍得越紧， 摩擦发热越严

重， 加速了橡胶的老化。 为了提高油封的寿命， 需要

选择相对较小的过盈量， 但由图 ５ 可知过盈量过小，
导致闭合力不够， 容易造成泄漏， 降低密封性能， 所

以将过盈量设计区间设置为 ０􀆰 ３５ ～ ０􀆰 ４５ ｍｍ 较为

合理。

图 ９　 循环寿命随过盈量的变化

Ｆｉｇ􀆰 ９　 Ｖａｒｉａｔｉｏｎ ｏｆ ｃｙｃｌｅ ｌｉｆｅ ｗｉｔｈ ｉｎｔｅｒｆｅｒｅｎｃｅ

油封循环寿命与理论接触宽度的关系如图 １０ 所

示。 油封的循环寿命随着理论接触宽度的增加逐渐增

大， 这是因为理论接触宽度的增加， 意味着油封唇尖

的作用力减弱， 但是过大的理论接触宽度会使主唇与

旋转轴间的最大接触压力降低， 不利于油封的密封，
所以将其设计参数控制在 ０􀆰 ３～０􀆰 ５ ｍｍ即可以实现较

长的寿命， 又可以保证密封能力。 根据文献［４］所给

出的计算方法， 当过盈量为 ０􀆰 ４ ｍｍ， 理论接触宽度

为 ０􀆰 ５ ｍｍ 时， 油封寿命分别为 ２２７ ５３４ 与 ２６３ ９６２，
分散因子 （计算寿命与仿真寿命的比值） 小于 ２［２３］，
因此验证了仿真的有效性。

图 １０　 循环寿命随理论接触宽度的变化

Ｆｉｇ􀆰 １０　 Ｖａｒｉａｔｉｏｎ ｏｆ ｃｙｃｌｅ ｌｉｆｅ ｗｉｔｈ ｔｈｅｏｒｅｔｉｃａｌ ｃｏｎｔａｃｔ ｗｉｄｔｈ

４　 结论

集成 ＡＢＡＱＵＳ与 ＦＥ－ＳＡＦＥ软件和 Ｓ－Ｎ曲线， 建

立了预压紧状态下油封的寿命预测模型， 研究分析了

过盈量与理论接触宽度对油封密封性能和循环寿命的

影响。 主要结论如下：
（１） 过盈量增大， 唇口最大接触压力先增大后

减小； 理论接触宽度增大， 唇口最大接触压力随之减

小， 并且油封主唇 ｖｏｎ Ｍｉｓｅｓ 应力的分布情况与实际

安装状态相符。
（２） 旋转轴唇型密封圈的循环寿命随过盈量的

增大而缩短， 随理论接触宽度的增大而增加。
（３） 综合考虑油封的密封能力与循环寿命， 在

设计优化旋转轴唇形密封圈的结构参数时， 当过盈量

控制在 ０􀆰 ３５ ～ ０􀆰 ４５ ｍｍ， 理论接触宽度选取在 ０􀆰 ３ ～
０􀆰 ５ ｍｍ时油封的密封性能和寿命最为合理。
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基于 Ｆｌｏｗｍａｓｔｅｒ的行星齿轮箱喷射润滑系统设计与分析∗
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摘要： 传统润滑系统设计大多是先基于经验公式进行计算与设计， 再通过试验进行验证的方法。 针对传统润滑系

统设计周期长、 成本高的问题， 提出基于 Ｆｌｏｗｍａｓｔｅｒ的润滑系统设计方法。 以某行星齿轮箱为例， 对齿轮箱内各润滑

点的生热情况进行分析计算， 并初步设计润滑系统。 结果表明： 输入齿轮处的摩擦生热量最大， 滑油需求量最多。 通

过 Ｆｌｏｗｍａｓｔｅｒ软件搭建相应的润滑系统模型， 对润滑系统性能进行稳态与瞬态仿真。 Ｆｌｏｗｍａｓｔｅｒ 仿真结果验证了所设

计润滑系统可以满足齿轮箱的润滑需求。 瞬态仿真结果表明， 阀门的关闭速度会影响系统的流量和压力特性。
关键词： 行星齿轮箱； 润滑系统； 喷射润滑； 仿真分析
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　 行星齿轮箱具备结构紧凑、 传动平稳、 承载力大

等特点， 被广泛使用在医疗器械、 交通运输、 风力发

电等领域［１］。 而润滑系统作为齿轮箱不可或缺的部

分， 其性能将关系到齿轮箱工作的可靠性。 常见的齿

轮箱润滑方式有飞溅润滑、 压力润滑、 油雾润滑、 强

制润滑和喷射润滑［２］， 对于转速高、 空间狭小的旋翼

飞机行星齿轮箱， 喷射润滑是其首选的润滑方式。
近年来， 国内外学者针对齿轮箱的喷射润滑展开

了大量理论和实验研究。 程江超［３］针对某齿轮箱的典

型运行工况设计了润滑系统， 并在分析了齿轮箱的功

率、 油压、 温度等参数后筛选出合理的润滑系统元

件。 赵一帆［４］基于 Ｆｌｕｅｎｔ对某直升机主减速器的润滑

系统进行了仿真研究， 并对喷嘴计算公式进行了优

化。 徐斌等人［５］针对某车用变速箱内滚针轴承烧毁的

现象， 基于 Ｐａｒｔｉｃｌｅｗｏｒｋｓ软件进行仿真研究， 并提出

加长导油嘴的解决方案。 李嘉东等［６］基于 Ｆｌｏｗｍａｓｔｅｒ



软件分析了某齿轮箱试验台润滑系统内节流元件的孔

径及孔长对于压降的影响。 张磊等人［７］通过 Ｆｌｏｗｍａｓ⁃
ｔｅｒ软件建立润滑系统的液压模型并进行了模拟仿真

和低温环境台架试验， 对低温条件下齿轮箱润滑系统

进行了改进设计。 此外， 张磊等人［８］建立了轴承和齿

轮的功率热能模型， 通过热平衡条件得出各润滑点的

流量需求， 并设计了相应的润滑系统管路。 杨慧栋［９］

设计了一款用于计算润滑系统主要参数的软件， 并针

对某齿轮试验台设计了相应的润滑系统， 然后利用

Ｆｌｏｗｍａｓｔｅｒ 软件对润滑系统进行了仿真与优化。 赵昕

等人［１０］以风电齿轮箱为对象， 利用 Ｆｌｏｗｍａｓｔｅｒ 软件

对其润滑系统进行了优化， 研究结果表明， 利用该软

件可实现对润滑流量和压力的精确控制。 卢元申［１１］

通过分析润滑系统流动计算的数理基础、 减速器的物

理结构、 工作原理， 建立了润滑系统的数学模型， 并

利用 Ｆｌｏｗｍａｓｔｅｒ软件进行了稳态和瞬态的模拟仿真研

究， 将仿真结果和实验数据相比较， 验证了仿真建模

方法的可靠性。 龙秀峰等［１２］通过 Ｆｌｏｗｍａｓｔｅｒ 软件对

某润滑系统内各部分的油压损失及管路流量进行了仿

真分析， 并与试验结果进行对比， 验证了仿真方法的

可行性。 刘康［１３］对某飞机重力供油系统进行了仿真

分析， 得到了不同工况下的支路流量及节点压力。 针

对狭小空间下润滑系统的流量分配， 伍开松等［１４］提

出了 “反求法”， 按照约束级别的高低依次求出各管

路直径， 解决了管路尺寸受限时的流量分配问题。 齿

轮箱内的滑油需求量与生热情况密切相关， 在这一方

面， 刘小刚等［１５］针对轴承和齿轮的功率损失提出了

不同的计算思路。 在此基础上， 靳国忠等［１６］采用了

稳态流体模型进行齿轮箱润滑系统的设计， 并将结果

与试验结果进行了对比验证。
目前， 关于润滑系统的设计大多是首先基于经验

公式进行计算与设计， 再通过试验验证设计的可靠性

以及进行相应的优化。 这种方式的设计成本较高， 而

计算机的出现使得所设计润滑系统的可靠性可以通过

模拟仿真来进行初步的验证， 极大地降低了设计成

本。 基于此， 本文作者首先结合齿轮箱内各润滑点的

生热情况进行润滑系统的初步设计， 之后通过 Ｆｌｏｗ⁃
ｍａｓｔｅｒ软件对润滑系统性能进行稳态与瞬态仿真， 验

证了所设计润滑系统的可行性。
１　 行星齿轮箱润滑系统设计

１􀆰 １　 生热分析

行星齿轮箱由一个行星轮系组成， 其运动简图如

图 １所示， 由 １个太阳轮、 ３ 个行星轮、 内齿圈和行

星架构成。 其中， 动力从太阳轮 ２输入， 由行星架 Ｈ
输出， 且内齿轮 ４被固定。 齿轮箱工作时的额定功率

为 ２０ ｋＷ， 额定转速为 ４ ０００ ｒ ／ ｍｉｎ， 经过计算行星架

相对于太阳轮的传动比 ｉ 为 ５。

图 １　 行星轮系运动简图

Ｆｉｇ􀆰 １　 Ｍｏｔｉｏｎ ｄｉａｇｒａｍ ｏｆ ｐｌａｎｅｔａｒｙ ｇｅａｒ ｔｒａｉｎ

润滑的主要目的是减少摩擦副处的摩擦和带走系

统内摩擦产生的热量， 由弹性流体润滑理论发现， 减

少摩擦所需求的润滑流量相比散热可以忽略［１７］， 也

即齿轮箱润滑系统的润滑油需求量取决于散热量

大小。
齿轮箱内的热量包括齿轮、 轴承等摩擦副内部产

热和外部输入的热量。 外部热量一般不能确定， 多根

据设计经验估计， 内部摩擦副热量计算则是根据功率

损失原理， 由输入功率和输出功率之差计算得到， 即

认为摩擦副损失功率全部转化为产热功率［１８］。
齿轮生热来自齿轮副的摩擦， 可以通过齿轮副的

功率损失计算得到。 目前被广泛认可的齿轮功率损失

计算方法是 Ａｎｄｅｒｓｏｎ 和 Ｌｏｅｗｅｎｔｈａｌ 方法， 其将齿轮

的功率损失分为滑动损失、 滚动损失和风阻损失 ３部
分， 齿轮总的功率损失 Ｐｃ为三者之和［１９－２０］。

滑动损失 Ｐｈ来自轮齿啮合产生的摩擦力， 与啮

合面的平均法向载荷 ＷＮ、 摩擦因数 ｆ、 平均滑动速度

ｖｓ和滑动相关系数 Ｋ１ 有关：
Ｐｈ ＝Ｋ１ ｆＷＮｖｓ （１）
滚动损失 Ｐｒ来自润滑油在轮齿啮合面被挤压形

成的油膜， 与油膜的厚度 ｈ、 齿面宽度 ｂ、 平均滚动

速度 ｖｒ、 接触重合度 ｍｃ和滚动相关系数 Ｋ２ 有关：
Ｐｒ ＝Ｋ２ｈｍｃｖｒｂ （２）
风阻损失 Ｐｗ来自齿轮旋转和空气的摩擦， 与齿

轮的转速 ｎ、 齿面宽度 ｂ、 节圆半径 Ｄ、 润滑油黏度 μ
和齿轮旋转相关系数 Ｋ３、 Ｋ４有关：
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轴承功率损失来自轴承滚动体和轴承滚道、 保持
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架的摩擦， 计算方法为 Ｐａｌｍｇｒｅｎ 法［ ２１ ］。 轴承的摩擦

力矩被分为关于载荷的摩擦力矩和与载荷无关的黏性

摩擦力矩， 轴承的损失功率 Ｐｚ为两者引起的功率损

失之和。 如果轴承会承担轴向载荷， 则会产生一个附

加的摩擦力矩， 其引起的损失功率也要考虑在内。
载荷引起的摩擦力矩 Ｍ ｌ与轴承结构、 相对负荷

因数 ｋ１、 轴承当量载荷 Ｆβ、 轴承的节圆直径 ｄｍ
有关：

Ｍ ｌ ＝ ｋ１Ｆβｄｍ （５）
黏性摩擦力矩 Ｍｎ 与轴承类型、 润滑方式因数 ｆ０、

润滑油运动黏度 ν０、 轴承转速 ｎ、 轴承的节圆直径 ｄｍ
有关：

Ｍｎ ＝
９．７９×１０－１１ ｆ０ （ν０ｎ）

２ ／ ３ｄｍ
３ 　 ν０ｎ＞２ ０００

３．７３２×１０－１１ ｆ０ ｄ
３
ｍ ν０ｎ≤２ ０００

{ （６）

圆锥滚子轴承附加的摩擦力矩 Ｍａ 与润滑方式因

数 ｋ２、 轴向力 Ｆａ、 轴承的节圆直径 ｄｍ 有关：
Ｍａ ＝ ｋ２Ｆａｄｍ （７）
Ｐｚ ＝ １．０４７×１０

－４（Ｍ ｌ＋Ｍｎ＋Ｍａ）ｎ （８）
系统的总生热量为各摩擦副的生热量之和， 考虑

到箱体对流散热， 润滑系统需要带走生热量的 ９０％。
采用比热容为Ｃｐ、 密度为 ρ 的润滑油， 在系统温度变

化不大于 ΔＴ 时系统润滑油需求量 Ｑｇ 计算公式如下：

Ｑｇ ＝
６０×１０６×０．９Ｗ

ＣｐρΔＴ
＝ ５．４

×１０７Ｗ
ＣｐρΔＴ

（９）

文中 润 滑 系 统 选 用 润 滑 油 动 力 黏 度 为 １７
ｍＰａ·ｓ， 比热容为 ２􀆰 ０５ ｋＪ ／ （ ｋｇ·℃）， 润滑油密度

为 ０􀆰 ９９ ｇ ／ ｍｍ３。 设定系统内温度变化不超过 ３０ ℃，
计算后可得各润滑点的滑油需求量。
１􀆰 ２　 喷嘴参数设计

喷嘴的作用是向摩擦副喷射润滑油， 其喷射量取

决于喷油速度、 喷嘴直径等因素。 一般地， 齿轮箱所

用的喷嘴喷孔属于厚壁孔， 供油压力决定喷嘴的喷射

速度， 通常为 ０􀆰 ２４ ～ ０􀆰 ４８ ＭＰａ 之间。 则喷射速度 ｖｐ
的计算方法为

ｖｐ ＝ＣＶ

　 ２（ｐ－ｐ０）
ρ

（１０）

式中： ＣＶ为喷嘴的流速系数； ｐ０ 为环境的空气

压力； ρ 为润滑油的密度。
根据系统需求设定每个摩擦副处的喷嘴个数以及

单个喷嘴的供油流量 Ｑｉ， 则每个喷油孔的孔径为

ｄ＝
　 ４Ｑｉ
πｖｐ

（１１）

ｄ 的推荐取值为 ０􀆰 ８ ～ ２􀆰 ５ ｍｍ， 如不符合则需要

重新确定喷嘴个数及单个喷嘴供油流量。

１􀆰 ３　 油管参数设计

油管的作用是输送润滑油， 其布置方式需要考虑

喷嘴的位置和齿轮箱的结构、 尺寸。 在设计时管路的

直径 Ｄ 可以根据下式计算：

Ｄ＝ ４．６
　 Ｑ

ｖ
（１２）

式中： ｖ 为润滑油在油管中的流动速度（ｍ／ ｓ）； Ｑ
为油管中的润滑油流量（Ｌ ／ ｍｉｎ）； Ｄ为油管直径（ｍｍ）。

油管中润滑油的流动速度存在最大值———许可流

速， 许可流速受到系统压力影响， 其关系如表 １所示。

表 １　 管路许可流速

Ｔａｂｌｅ １　 Ａｌｌｏｗａｂｌｅ ｆｌｏｗ ｒａｔｅ ｏｆ ｔｈｅ ｐｉｐｅ

系统压力 ｐ ／ ＭＰａ ０．３ ０．５ １．０ ２．５
许可流速 ｖｍａｘ ／ （ｍ·ｓ

－１） ０．８ １．０ １．３ ２．０

１􀆰 ４　 管路布置

文中共有 ５处不同类型的润滑点， 分别是太阳轮

轴承、 行星轮轴承、 输出轴轴承、 太阳轮和行星轮啮

合处、 行星轮和内齿圈啮合处。 按照距离和润滑管路

布置的方便程度可以将其分为 ３部分： 第一部分对太

阳轮处轴承供油； 第二部分对输出轴轴承供油； 第三

部分对太阳轮和行星轮啮合处、 行星齿轮和内齿轮啮

合处、 行星齿轮处轴承供油。 管路布置如图 ２ 所示，
其中 １～１１代表润滑点， Ｇ１～ Ｇ１６ 代表管路。 各部分

管路及喷嘴的尺寸根据上文所述方法来确定。

图 ２　 管路布置示意

Ｆｉｇ􀆰 ２　 Ｓｃｈｅｍａｔｉｃ ｏｆ ｐｉｐｅｌｉｎｅ ｌａｙｏｕｔ

２　 润滑系统仿真模型的搭建

为确保润滑系统能够满足系统的润滑需求， 需要

对其进行验证。 传统的方法是搭建相应的试验台进行

试验验证， 但其成本较高， 不利于后期的设计优化，
而通过仿真可以有效解决这一问题。 文中选择
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Ｆｌｏｗｍａｓｔｅｒ软件来进行相应的仿真计算。
润滑系统主要由喷嘴、 管路、 阀门、 油泵和过滤

器等部件组成， 在 Ｆｌｏｗｍａｓｔｅｒ 软件中选择合适的组

件， 搭建润滑系统的仿真模型如图 ３所示。

图 ３　 润滑系统仿真模型

Ｆｉｇ􀆰 ３　 Ｓｉｍｕｌａｔｉｏｎ ｍｏｄｅｌ ｏｆ ｌｕｂｒｉｃａｔｉｏｎ ｓｙｓｔｅｍ

在模型的建立过程中， 对系统进行一定的简化是

必不可少的。 主要涉及以下几个方面的假设与简化：
（１） 管路密封得当， 不存在润滑油的泄漏。
（２） 忽略重力的作用。 齿轮箱结构比较紧凑，

润滑系统中的油管布置也比较紧凑， 在高度上没有大

的变化。 因而在润滑油的流动过程中重力的影响可以

不考虑。
（３） 忽略润滑系统元件的热交换。 由于文中设

计重要的指标是压力、 流量， 模型仿真就是为了研究

它们的变化情况， 系统中器件的热交换不是主要因

素， 不在考虑范围内。
（４） 忽略管路连接处的流动损失。 弯头、 过渡

接头都属于低流阻元件， 由于它们产生的流动损失比

较小， 和较长的直管中产生的流动损失相比几乎不存

在， 根据实验证明可以忽略。
（５） 使用离散损失模型替代众多流动阻力元件。

在保证替代前后系统局部的流动阻力－流量曲线不变

的情况下， 该替代不仅不会带来大的误差， 还能节约

仿真计算时间。
３　 仿真分析

３􀆰 １　 稳态仿真

稳态性能仿真可以检验润滑系统设计的合理性。
将润滑系统的各参数输入软件中， 选择不可压缩稳态

仿真， 得到各润滑点处的流量值如表 ２ 和图 ４ 所示，
喷嘴压力和速度分别如图 ５和图 ６所示。

表 ２　 润滑点滑油实际流量与需求量对比
Ｔａｂｌｅ ２　 Ｃｏｍｐａｒｉｓｏｎ ｏｆ ａｃｔｕａｌ ｆｌｏｗ ａｎｄ ｄｅｍａｎｄ ｏｆ

ｌｕｂｒｉｃａｔｉｎｇ ｏｉｌ ａｔ ｌｕｂｒｉｃａｔｉｎｇ ｐｏｉｎｔｓ

润滑点
喷油嘴

编号

实际滑油量

ｑ１ ／ （Ｌ·ｍｉｎ
－１）

滑油需求量

ｑ２ ／ （Ｌ·ｍｉｎ
－１）

太阳轮、行星轮 １ １．２６４ ０ １．１７８ ３
行星轮、内齿轮 ２ ０．６４２ ７ ０．６０８
太阳轮处轴承 ３ ０．７７４ ３ ０．７２１ ５
行星轮处轴承 ４ ０．４５０ １ ０．１０５ ６
输出轴轴承 ５ １．１７６ ２ １．０９０ ２

图 ４　 各润滑点滑油实际流量与需求量的对比

Ｆｉｇ􀆰 ４　 Ｃｏｍｐａｒｉｓｏｎ ｏｆ ａｃｔｕａｌ ｆｌｏｗ ａｎｄ ｄｅｍａｎｄ ｏｆ
ｌｕｂｒｉｃａｔｉｎｇ ｏｉｌ ａｔ ｅａｃｈ ｌｕｂｒｉｃａｔｉｏｎ ｐｏｉｎｔ

分析表 ２ 和图 ４ 发现， 主油管 Ｇ１ 实际流量为

１０􀆰 ７５ Ｌ ／ ｍｉｎ， 略大于需求量。 各处润滑点实际润滑

量也都大于需求量， 这是因为在系统设计时留下了

１􀆰 ２倍的裕度。 经过核算后发现， 各点显示的差值除

４号位置外均是由于裕度产生， 都在合理范围。
４号位置为行星轮轴承处的喷嘴， 实际流量超出

需求量 ３ 倍以上。 原因是设计时该处滑油需求量过

小， 喷嘴布置时孔径小于推荐值， 故而进行了扩大，
对喷孔孔径的扩大带来了大的流量误差。

图 ５　 喷嘴压力

Ｆｉｇ􀆰 ５　 Ｔｈｅ ｐｒｅｓｓｕｒｅ ｏｆ ｎｏｚｚｌｅｓ
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图 ６　 喷嘴喷油速度

Ｆｉｇ􀆰 ６　 Ｔｈｅ ｉｎｊｅｃｔｉｏｎ ｓｐｅｅｄ ｏｆ ｎｏｚｚｌｅｓ

分析图 ５和图 ６发现， 喷嘴压力均在 ０􀆰 ３ ＭＰａ以
上， 符合要求。 喷嘴的喷油速度均符合要求， 能够达

到 ２０ ｍ ／ ｓ。
３􀆰 ２　 瞬态仿真

在稳态性能满足条件后， 需要考虑润滑系统的瞬

态性能。 当阀门状态发生变化时， 系统的压力会随着

改变。 尤其是在阀门关闭的过程中， 系统的压力会急

剧变大， 该压力变化可能会对系统元件造成破坏。 根

据不同的阀门关闭速度可以进行不同的瞬态测试。
３􀆰 ２􀆰 １　 压力波动分析

由于阀门关闭速度会影响到压力波动， 故需要考

虑阀门关闭耗费的时间。 ０～ １ ｓ时设置阀门为全部开

度状态， 分别考虑从 １ ｓ后将阀门在不同的时间内完

全关闭， 可以得到阀门前端节点不同的压力实验数

据。 如图 ７所示。

图 ７　 不同关闭时间下阀门压力波动

Ｆｉｇ􀆰 ７　 Ｔｈｅ ｐｒｅｓｓｕｒｅ ｆｌｕｃｔｕａｔｉｏｎ ｏｆ ｖａｌｖｅ ｕｎｄｅｒ ｄｉｆｆｅｒｅｎｔ ｃｌｏｓｉｎｇ ｔｉｍｅ： （ａ） ｃｌｏｓｅ ａｔ ０􀆰 ０５ ｓ；
（ｂ） ｃｌｏｓｅ ａｔ ０􀆰 １ ｓ； （ｃ） ｃｌｏｓｅ ａｔ ０􀆰 ２ ｓ； （ｄ） ｃｌｏｓｅ ａｔ ０􀆰 ４ ｓ

　 　 分析图 ７可知， 当阀门在 ０􀆰 ４ ｓ 左右关闭时系统

基本没有冲击现象的发生， 故阀门关闭时间必须大于

０􀆰 ４ ｓ。 在实际的润滑系统元件选型中， 为了安全必

须选择闭合时间大于 ０􀆰 ４ ｓ的阀门。
３􀆰 ２􀆰 ２　 流量波动分析

各润滑点喷嘴的压力、 流量会随着阀门的关闭发
生变化。 虽然各喷嘴在布置位置、 孔径上存在的不同

会使得它们在阀门关闭时受到的影响有差异， 但是其

主要变化趋势是一样的。 因此， 文中研究一个喷嘴的

流量响应、 压力响应情况来替代研究所有喷嘴在阀门

关闭后的响应情况， 以此来说明喷嘴在阀门关闭后的

流量、 压力等特性的变化情况。

分析图 ８可知， 喷嘴流量会随着阀门的关闭而减

小， 这与阀门关闭的速度无关， 阀门关闭时间不影响

最终的流量减少趋势。 在阀门关闭的瞬间， 喷嘴流量

会发生波动， 且并不是直线减小， 在某个短暂瞬间甚

至会出现负值。 流量波动大小与阀门关闭时间相关，
阀门关闭时间越大， 流量波动越小。

分析图 ９可知， 喷嘴处的压力变化和流量变化有

一样的趋势。 原因主要是阀门关闭后， 喷嘴压力减少

快速， 导致喷嘴出现负压， 此时喷嘴就会出现流量的

负值， 润滑油发生回流。 而由于喷嘴流量负值的出

现， 喷嘴内压力又会上升， 润滑油也变为正向流动。
如此循环往复直至趋于稳定。
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对喷嘴处流量、 压力波动的分析再次说明阀门关

闭速度不能过大， 否则会影响系统安全性能， 推荐选

择关闭时间超出 ０􀆰 ４ ｓ的阀门。

图 ８　 喷嘴流量波动

Ｆｉｇ􀆰 ８　 Ｔｈｅ ｆｌｏｗ ｆｌｕｃｔｕａｔｉｏｎ ｏｆ ｎｏｚｚｌｅｓ： （ａ） ｃｌｏｓｅ ａｔ ０􀆰 ０５ ｓ； （ｂ） ｃｌｏｓｅ ａｔ ０􀆰 １ ｓ； （ｃ） ｃｌｏｓｅ ａｔ ０􀆰 ２ ｓ； （ｄ） ｃｌｏｓｅ ａｔ ０􀆰 ４ ｓ

图 ９　 喷嘴压力波动

Ｆｉｇ􀆰 ９　 Ｔｈｅ ｐｒｅｓｓｕｒｅ ｆｌｕｃｔｕａｔｉｏｎ ｏｆ ｎｏｚｚｌｅｓ： （ａ） ｃｌｏｓｅ ａｔ ０􀆰 ０５ ｓ； （ｂ） ｃｌｏｓｅ ａｔ ０􀆰 １ ｓ； （ｃ） ｃｌｏｓｅ ａｔ ０􀆰 ２ ｓ； （ｄ） ｃｌｏｓｅ ａｔ ０􀆰 ４ ｓ

４　 结论

（１） 对某行星齿轮箱润滑系统的生热情况进行

分析， 得到齿轮及轴承摩擦副的功率损失， 发现输入

齿轮处的摩擦生热量最大， 滑油需求量也相应最多。
根据各润滑点的滑油需求量对油管及喷嘴的布置与尺

寸进行计算。
（２） 在 Ｆｌｏｗｍａｓｔｅｒ 中建立润滑系统的仿真模型，

稳态仿真结果表明， 各喷嘴处的滑油需求量、 喷嘴压

力与喷射速度均满足设计需求。
（３） 阀门的关闭速度会影响系统的流量和压力

特性， Ｆｌｏｗｍａｓｔｅｒ瞬态仿真结果表明， 设置阀门的关

闭速度大于 ０􀆰 ４ ｓ可以有效减轻阀门关闭时带来的系

统压力和流量的波动。
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有机柱撑型层状硅铝酸钠的合成及摩擦学性能研究∗
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摘要： 以十八烷基三甲基溴化铵 （Ｃ１８Ｎ
＋Ｍｅ３） 为模板剂， 利用水热合成方法制备有机柱撑型层状硅铝酸钠材料

（Ｌａｍｅｌｌａｒ Ａｌｕｍｉｎｏｓｉｌｉｃａｔｅｓ－Ｃ１８Ｎ
＋Ｍｅ３， ＬＡＳ－Ｃ１８Ｎ

＋Ｍｅ３）， 通过 ＸＲＤ、 ＳＥＭ、 ＦＴＩＲ和 ＴＧ对样品进行表征。 利用 ＳＲＶ 往

复摩擦磨损试验机考察有机柱撑型层状硅铝酸钠材料 （ＬＡＳ－Ｃ１８Ｎ
＋Ｍｅ３） 与二烷基二硫代磷酸锌 （ＺＤＤＰ） 复配作为锂

基润滑脂添加剂的摩擦学性能， 利用 ＳＥＭ、 ３Ｄ和 ＥＤＳ分析钢球磨损表面形貌和化学元素分布。 结果表明： 添加质量

分数 ５％ＬＡＳ－Ｃ１８Ｎ
＋Ｍｅ３的润滑脂有最佳的减摩抗磨效果； ＬＡＳ－Ｃ１８Ｎ

＋Ｍｅ３与 ＺＤＤＰ 的适宜复配质量比为 ５ ∶ ２， 复合使用

有优良的协同效应， 能显著提高润滑脂承载能力， 有效降低磨损体积和平均摩擦因数。 钢盘磨损表面分析表明， 在往

复运行过程中摩擦副表面存在 ＬＡＳ－Ｃ１８Ｎ
＋Ｍｅ３物理保护膜和 ＺＤＤＰ 化学膜， 从而阻止了钢球和钢盘的直接接触， 提高了

基础锂基脂的摩擦学性能。
关键词： 有机柱撑型层状硅铝酸钠； ＺＤＤＰ； 添加剂； 摩擦学性能； 锂基润滑脂

中图分类号： ＴＨ１１７􀆰 １； ＴＱ１７０􀆰 ４
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Ａｂｓｔｒａｃｔ：Ｌａｍｅｌｌａｒ Ａｌｕｍｉｎｏｓｉｌｉｃａｔｅｓ－Ｃ１８Ｎ
＋Ｍｅ３（ｄｅｓｉｇｎａｔｅｄ ａｓ ＬＡＳ－Ｃ１８Ｎ

＋Ｍｅ３） ｗａｓ ｓｙｎｔｈｅｓｉｚｅｄ ｂｙ ｈｙｄｒｏｔｈｅｒｍａｌ ｍｅｔｈ⁃
ｏｄ ａｎｄ ｕｓｉｎｇ ｏｃｔａｄｅｃｙｌ ｔｒｉｍｅｔｈｙｌ ａｍｍｏｎｉｕｍ ｂｒｏｍｉｄｅ （ａｂｂｒｅｖｉａｔｅｄ ａｓ Ｃ１８Ｎ

＋Ｍｅ３） ａｓ ｔｅｍｐｌａｔｅ．Ｔｈｅ ｓｙｎｔｈｅｓｉｚｅｄ ｓａｍｐｌｅ ｗａｓ
ｃｈａｒａｃｔｅｒｉｚｅｄ ｂｙ ｐｏｗｄｅｒ Ｘ－ｒａｙ ｄｉｆｆｒａｃｔｉｏｎ（ＸＲＤ），ｓｃａｎｎｉｎｇ ｅｌｅｃｔｒｏｎ ｍｉｃｒｏｓｃｏｐｙ（ＳＥＭ），Ｆｏｕｒｉｅｒ－ ｔｒａｎｓｆｏｒｍ ｉｎｆｒａｒｅｄ ｓｐｅｃ⁃
ｔｒｏｓｃｏｐｙ（ＦＴＩＲ） ａｎｄ ｔｈｅｒｍａｌ ａｎａｌｙｓｉｓ（ＴＧ）．Ｔｈｅ ｔｒｉｂｏｌｏｇｉｃａｌ ｐｒｏｐｅｒｔｉｅｓ ｏｆ ＬＡＳ－Ｃ１８Ｎ

＋Ｍｅ３ ｃｏｍｂｉｎｅｄ ｗｉｔｈ ＺＤＤＰ ａｓ ａｄｄｉ⁃
ｔｉｖｅｓ ｉｎ ｌｉｔｈｉｕｍ ｇｒｅａｓｅ ｗｅｒｅ ｅｖａｌｕａｔｅｄ ｗｉｔｈ ａ ＳＲＶ－Ｖ ｒｅｃｉｐｒｏｃａｔｉｎｇ ｔｒｉｂｏｍｅｔｅｒ．Ｔｈｅ ｒｅｓｕｌｔｓ ｉｌｌｕｓｔｒａｔｅ ｔｈａｔ ＬＡＳ－Ｃ１８Ｎ

＋Ｍｅ３
ｓｉｇｎｉｆｉｃａｎｔｌｙ ｉｍｐｒｏｖｅｓ ｔｈｅ ｌｕｂｒｉｃａｔｉｎｇ ｐｅｒｆｏｒｍａｎｃｅ ｏｆ ｂａｓｅ ｇｒｅａｓｅ，ａｎｄ ｔｈｅ ｏｐｔｉｍａｌ ｍａｓｓ ｃｏｎｃｅｎｔｒａｔｉｏｎ ｉｓ ５％．ＬＡＳ－Ｃ１８Ｎ

＋Ｍｅ３
ｃｏｍｂｉｎｅｄ ｗｉｔｈ ＺＤＤＰ ａｔ ｔｈｅ ｍａｓｓ ｒａｄｉｏ ｏｆ ５ ∶ ２ ｅｘｈｉｂｉｔｓ ｅｘｃｅｌｌｅｎｔ ｓｙｎｅｒｇｉｓｔｉｃ ｅｆｆｅｃｔ ｏｎ ｌｏａｄ －ｃａｒｒｉｎｇ ｃａｐａｔｉｃｙ， ｆｒｉｃｔｉｏｎ
ｒｅｄｕｃｉｎｇ ａｎｄ ａｎｔｉ－ｗｅａｒ ｐｒｏｐｅｒｔｉｅｓ．Ｔｈｅ ａｎａｌｙｓｉｓ ｒｅｓｕｌｔｓ ｏｆ ｓｔｅｅｌ ｄｉｓｋ ｗｅａｒ ｓｕｒｆａｃｅ ｉｎｄｉｃａｔｅ ｔｈａｔ ｐｈｙｓｉｃａｌ ａｄｓｏｒｐｔｉｏｎ ｆｉｌｍ ｏｆ
ＬＡＳ－Ｃ１８Ｎ

＋Ｍｅ３ ａｎｄ ＺＤＤＰ ｔｒｉｂｏｃｈｅｍｉｃａｌ ｒｅａｃｔｉｏｎ ｆｉｌｍ ａｒｅ ｆｏｒｍｅｄ ｏｎ ｔｈｅ ｒｕｂｂｉｎｇ ｓｕｒｆａｃｅｓ，ｗｈｉｃｈ ｈｉｎｄｅｒ ｔｈｅ ｄｉｒｅｃｔ ｃｏｎｔａｃｔ
ｂｅｔｗｅｅｎ ｆｒｉｃｔｉｏｎ ｐａｉｒｓ，ｉｍｐｒｏｖｅ ｔｈｅ ｔｒｉｂｏｌｏｇｉｃａｌ ｐｒｏｐｅｒｔｉｅｓ ｏｆ ｂａｓｅ ｇｒｅａｓｅ．

Ｋｅｙｗｏｒｄｓ：ｌａｍｅｌｌａｒ ａｌｕｍｉｎｏｓｉｌｉｃａｔｅｓ－Ｃ１８Ｎ
＋Ｍｅ３；ＺＤＤＰ；ｌｕｂｒｉｃａｎｔ ａｄｄｉｔｉｖｅ；ｔｒｉｂｏｌｏｇｉｃａｌ ｐｒｏｐｅｒｔｉｅｓ；ｌｉｔｈｉｕｍ ｇｒｅａｓｅ

　 机械系统发生相对运动时会产生摩擦， 造成磨 损［１－３］。 润滑脂是重要的润滑剂， 可以有效地减少运
动部件摩擦磨损［４－５］。 随着机械系统的多功能化、 复
杂化， 机械运行条件更加苛刻， 对润滑脂提出了更高
的要求， 要求合理使用固体添加剂来提高润滑脂的润
滑性能［６－７］。 同时， 随着人们环保意识和可持续发展
理念逐渐增强， 发展新型环境友好的固体添加剂已成
为近年来研究者十分关注的问题之一［８－１０］。

１９９２年， Ｍｏｂｉｌｅ 公司首次报导了具有层状结构



的有机柱撑型硅酸钠材料［１１－１２］。 有机柱撑型层状硅

铝酸钠材料 （ Ｌａｍｅｌｌａｒ Ａｌｕｍｉｎｏｓｉｌｉｃａｔｅｓ， 简称 ＬＡＳ）
是以季铵盐等阳离子表面活性剂为模板剂合成的具有

特殊晶体排列的二维 （２Ｄ） 硅酸盐层状晶体， 阳离

子表面活性剂会取代层间的 Ｎａ＋， 使层板表面性质由

亲水转向亲油。 王雅洁［１３］以十六烷基三甲基溴化铵、
氢氧化钠、 硅溶胶为原料， 制备了有机柱撑型层状硅

酸钠材料， 并将其作为润滑油添加剂， 研究结果表

明， 有机柱撑型层状硅酸钠材料可提高基础油 １００ ＳＮ、
１５０ ＳＮ和液体石蜡的承载能力。 有机柱撑型层状硅

铝酸钠材料原料来源广泛， 制备工艺便捷， 作为固体

润滑添加剂是一个值得探究的课题。 二烷基二硫代磷

酸锌 （Ｚｉｎｃ Ｄｉａｌｋｙｌｄｉｔｈｉｏｐｈｏｓｐｈａｔｅ， ＺＤＤＰ） 是一种重

要的润滑添加剂［１４－１５］。 然而 ＺＤＤＰ 对环境具有轻微

的毒性作用， 为减少其对环境的影响， 可通过与其他

添加剂复配来减少 ＺＤＤＰ 的使用。 因此， 探讨有机柱

撑型层状硅铝酸钠材料与 ＺＤＤＰ 复配对润滑脂摩擦学

性能的影响， 是一个值得研究的方向。
本文作者以十八烷基三甲基溴化铵 （Ｏｃｔａｄｅｃｙｌ

Ｔｒｉｍｅｔｈｙｌ Ａｍｍｏｎｉｕｍ Ｂｒｏｍｉｄｅ ， 简写 Ｃ１８Ｎ
＋Ｍｅ３） 为模

板剂， 利用水热法制备了有机柱撑型层状硅铝酸钠

材料 （ Ｌａｍｅｌｌａｒ Ａｌｕｍｉｎｏｓｉｌｉｃａｔｅｓ － Ｃ１８ Ｎ
＋ Ｍｅ３， 简 称

ＬＡＳ－Ｃ１８Ｎ
＋Ｍｅ３）， 通过 Ｘ 射线衍射仪、 扫描电子显

微镜、 傅里叶红外光谱仪和热重分析仪对样品进行

了表征； 选用 ＳＲＶ往复摩擦磨损试验机系统地研究

了 ＬＡＳ－Ｃ１８Ｎ
＋Ｍｅ３以及 ＬＡＳ－Ｃ１８Ｎ

＋Ｍｅ３与 ＺＤＤＰ 复配

的摩擦学性能， 通过扫描电子显微镜、 ３Ｄ 光学轮

廓仪和 Ｘ射线能谱仪对钢球磨损表面形貌和元素分

布进行了分析。
１　 试验部分

１􀆰 １　 试验试剂

十八 烷 基 三 甲 基 溴 化 铵 （ ＳＴＡＢ， 质 量 分 数

９８􀆰 ０％）、 氢氧化钠 （ＮａＯＨ， 质量分数 ９６􀆰 ０％）， 氢

氧化锂 （ ＬｉＯＨ·Ｈ２ Ｏ， 质量分数 ９８􀆰 ０％）， 阿拉丁

（上海） 试剂有限公司生产； 偏铝酸钠 （ ＮａＡｌＯ２，
ＡＲ） 麦克林试剂有限公司生产； 硅溶胶 （ＳｉＯ２ ／ ＮａＯ２
（摩尔比） ＝ ３􀆰 ３）， 青岛泡花碱有限公司生产； 硬脂

酸 （质量分数 ９８􀆰 ０％）、 十二羟基硬脂酸 （质量分数

８０􀆰 ０％）， 梯希爱 （上海） 化成工业发展有限公司生

产； 聚 α－烯烃 ＰＡＯ ８ （４０ ℃黏度为 ４６􀆰 ６８ ｍｍ２ ／ ｓ，
黏度指数为 １４６）， 埃克森美孚公司产品； 石油醚，
沸程 ９０～１２０ ℃， 天津市科密欧试剂有限公司生产；
蒸馏水， 实验室自制。

１􀆰 ２　 样品的制备

１􀆰 ２􀆰 １　 有机柱撑型层状硅铝酸钠的合成

利用水热合成方法制备有机柱撑型层状硅铝酸

钠， 具体方法为： 首先向 ２５ ｍＬ 聚四氟乙烯内衬的反

应釜中依次加入一定量的去离子水、 硅溶胶、 十八烷

基三甲基溴化铵和偏铝酸钠， 在室温下搅拌 １０ ｍｉｎ 至

混合均匀； 然后缓慢滴加氢氧化钠溶液， 搅拌 ２０ ｍｉｎ
至混合物完全混合均匀， 拧紧反应釜， 将反应釜放置

在 １５０ ℃的烘箱中， 反应 ３天后取出， 产物经离心分

离、 去离子水洗涤后， 室温干燥， 得到柱撑型层状硅

铝酸钠样品。 反应物 Ｈ２ Ｏ、 ＳｉＯ２、 ＮａＡｌＯ２、 ＳＴＡＢ、
ＮａＯＨ的摩尔比为 ６００ ∶ １０ ∶ ２ ∶ ３ ∶ ４。
１􀆰 ２􀆰 ２　 基础锂基脂的制备

在敞口不锈钢反应器中倒入部分基础油 ＰＡＯ ８，
加入质量比为 １ ∶ ４ 的硬脂酸和 １２－羟基硬脂酸混合

物， 搅拌升温至 ８０ ℃。 待脂肪酸完全溶解后， 加入

氢氧化锂水溶液 （氢氧化锂与水的质量比为４ ∶ １），
然后升温至 （１２０±５） ℃皂化反应 ２ ｈ。 皂化结束后

加入硬脂酸或氢氧化钠反应 ３０ ｍｉｎ， 控制游离碱质量

分数在 ０􀆰 ０６％ ～ ０􀆰 １５％。 随后加入升温油， 升温至

２１０～ ２２０ ℃， 保持 １０ ｍｉｎ， 停止加热。 待温度降到

１８５ ℃， 加入急冷油， 当温度降至 ８０ ℃时停止搅拌，
冷却， 然后在三辊研磨机上研磨 ３次， 得到基础锂基

脂样品。
１􀆰 ２􀆰 ３　 含不同比例添加剂锂基脂的制备

前期与制备基础锂基脂的方法相同， 在急冷油

阶段， 待润滑脂的温度降到 １００ ℃时， 加入已经称

量好的添加剂， 搅拌均匀、 冷却， 所得润滑脂在三

辊研磨机上研磨 ３ 次， 得到含有不同添加剂的锂基

脂样品。
１􀆰 ３　 粉末样品的表征

利用日本 Ｒｉｇａｋｕ Ｕｌｔｉｍａ Ⅳ型 Ｘ射线衍射仪对粉

末样品的结构进行表征 （ ＣｕＫα， λ ＝ ０􀆰 １５４ １８ ｎｍ，
工作电压为 ４０ ｋＶ， 工作电流为 ２０ ｍＡ， 扫描范围

２θ＝ １° ～ １０°， 扫描速度为 ０􀆰 ５° ／ ｍｉｎ）。 利用日本

Ｈｉｔａｃｈｉ ＳＵ８０１０ 扫描电子显微镜观察粉末样品的微

观形貌。 利用日本日立公司 ＩＲＡｆｆｉｎｉｔｙ 型红外光谱仪

分析粉末样品的表面性质， 使用 ＫＢｒ 压片技术， 测

定波 数 范 围 为 ４００ ～ ４ ０００ ｃｍ－１。 利 用 ＮＥＴＺＳＣＨ
ＳＴＡ４４９Ｆ５ 热分析仪在空气气氛下分析粉末样品的

热失重情况， 温度范围为 ５０ ～ １ ０００ ℃ ， 升温速率

为 ５ ℃ ／ ｍｉｎ。
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１􀆰 ４　 摩擦学性能测试

１􀆰 ４􀆰 １　 ＳＲＶ往复摩擦学试验

利用德国 Ｏｐｔｉｍａｌ 公司生产的 ＳＲＶ－Ｖ 型往复摩

擦磨损试验机评价润滑脂的摩擦学性能， 选用上海钢

球厂生产的 ϕ１０ ｍｍ、 硬度 ５９～ ６１ＨＲＣ 的 ＧＣｒ 钢球和

北京竞越宏博科技有限公司生产的 ϕ ２４ ｍｍ× ７􀆰 ８
ｍｍ、 硬度 ５９～６１ＨＲＣ 的钢盘。 摩擦磨损试验条件为

温度 ８０ ℃， 步长 １ ｍｍ， 往复频率 ３０ Ｈｚ， 运行时间

３０ ｍｉｎ， 运行载荷 １００～ ８００ Ｎ。 试验过程中， 下试件

钢盘保持静止而上试件钢球做周期性往复运动， 试验

前摩擦副表面均用石油醚超声清洗。
１􀆰 ４􀆰 ２　 摩擦表面分析

利用美国 Ｚｙｇｏ 公司生产的型号为 ＺｅＧａｇｅ 的 ３Ｄ
光学轮廓仪观测钢球磨损表面三维形貌； 使用Ｈｉｔａｃｈｉ
公司生产的型号为 ＴＭ⁃３０００ 的扫描电子显微镜观测

钢球 磨 损 表 面 形 貌； 使 用 Ｂｒｕｋｅｒ 公 司 型 号 为

ＱＵＡＮＴＡＸ ７􀆰 ０的 Ｘ 射线能谱仪分析钢球磨损表面元

素分布。
２　 结果与讨论

２􀆰 １　 样品表征

图 １ （ａ） 所示是 ＬＡＳ－Ｃ１８Ｎ
＋Ｍｅ３样品的 ＸＲＤ 衍

射谱图， 在 ２θ＝ ２􀆰 ７０°、 ５􀆰 ６４°、 ８􀆰 ３８°处显示出 ３ 个

特征峰， 这与文献中报道的一致［１１］ ， 由布拉格方程

可计算出层间距约为 ３２ ｎｍ。 图 １ （ ｂ） 所示是样品

的 ＳＥＭ 照片， 可以看出样品是片状薄片组成的团簇

体， 薄片厚度约为 ４０ ｎｍ， 粒径为 ２５０ ～ ３５０ ｎｍ。
图 ２ （ａ） 所示是 ＬＡＳ－Ｃ１８Ｎ

＋Ｍｅ３样品的红外光

谱图， 其中 ３ ２７３ ｃｍ－１处的特征峰为表面吸附水和

羟基的伸缩振动， ２ ９１５ 和 ２ ８５４ ｃｍ－１处的特征峰可

以归属为甲基和亚甲基的伸缩振动， １ ４８４ ｃｍ－１处
的特征峰为 Ｃ—Ｈ 键面内弯曲振动， 这表明层间有

长链季铵盐分子［１６］ ； １ ２４５、 １ ０６２ ｃｍ－１处较宽的

特征峰和 ５８１ ｃｍ－１处的特征峰可以归属为 Ｓｉ—Ｏ 键

的振动。 从图 ２ （ ｂ） 中样品的热失重曲线可以看

出， 样品失重 分 为 ３ 个 阶 段， 总 质 量 损 失 约 为

５６％。 第一阶段是 １５０ ℃之前， 失去吸附的水分子

（质量损失为 ４􀆰 ７％）； 第二阶段是 １３０ ～ ４００ ℃之

间， 由于长链季铵盐发生分解， 样品质量迅速下降

（质量损失为 ３４􀆰 ７％）； 当温度升高至 ５１０ ℃附近

时， 由于醇羟基发生 缩 合， 样 品 的 质 量 损 失 为

１６􀆰 ０％ ［１７］ 。

图 １　 样品的 ＸＲＤ谱图 （ａ） 和 ＳＥＭ照片 （ｂ）
Ｆｉｇ􀆰 １　 Ｘ－ｒａｙ ｄｉｆｆｒａｃｔｉｏｎ ｐａｔｔｅｒｎ （ａ） ａｎｄ ＳＥＭ

ｉｍａｇｅ （ｂ） ｏｆ ｔｙｐｉｃａｌ ｓａｍｐｌｅ

图 ２　 样品的红外谱图 （ａ） 和热失重曲线 （ｂ）
Ｆｉｇ􀆰 ２　 Ｉｎｆｒａｒｅｄ ｓｐｅｃｔｒａ （ａ） ａｎｄ ＴＧ ａｎａｌｙｓｉｓ

ｃｕｒｖｅ （ｂ） ｏｆ ｔｙｐｉｃａｌ ｓａｍｐｌｅ
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２􀆰 ２　 摩擦磨损试验结果及分析

２􀆰 ２􀆰 １　 添加剂含量对摩擦学性能的影响

使用 Ｏｐｔｉｍａｌ ＳＲＶ－Ⅴ型摩擦磨损试验机， 在频率

３０ Ｈｚ， 温度 ８０ ℃， 载荷 １００ Ｎ， 步长 １ ｍｍ和运行时

间 ３０ ｍｉｎ的试验条件下， 评价 ＬＡＳ－Ｃ１８Ｎ
＋Ｍｅ３样品添

加量 （质量分数分别为 １％、 ３％、 ５％和 ７％） 对锂

基润滑脂摩擦学性能的影响。
图 ３所示是样品添加量与体积磨损量、 平均摩擦

因数的关系曲线， 可以看出， 当 ＬＡＳ－Ｃ１８Ｎ
＋Ｍｅ３质量

分数从 １％增加到 ７％时， 锂基脂的体积磨损量呈现

逐渐减小的趋势， ４种质量分数下体积磨损量分别为

５􀆰 ９６ × １０－４、 ５􀆰 ７１ × １０－４、 ３􀆰 １８ × １０－４、 ２􀆰 ８０ × １０－４、
２􀆰 ９３×１０－４ ｍｍ３， 当样品质量分数为 ５％时， 体积磨损

量最低。 由平均摩擦因数曲线可以发现， 平均摩擦因

数随着添加剂质量分数的增加逐渐降低， 当质量分数

增大到 ５％时， 平均摩擦因数曲线逐渐趋于平稳。 因

此， ＬＡＳ－Ｃ１８Ｎ
＋Ｍｅ３样品的适宜添加量为 ５％ （质量

分数）。

图 ３　 ＬＡＳ－Ｃ１８Ｎ
＋Ｍｅ３质量分数对磨损体积和摩擦因数的影响

Ｆｉｇ􀆰 ３　 Ｖａｒｉａｔｉｏｎ ｉｎ ｔｈｅ ｗｅａｒ ｖｏｌｕｍｅ ａｎｄ ｍｅａｎ ｆｒｉｃｔｉｏｎ
ｃｏｅｆｆｉｃｉｅｎｔ ｗｉｔｈ ＬＡＳ－Ｃ１８Ｎ

＋Ｍｅ３ ｍａｓｓ ｆｒａｃｔｉｏｎ

在含质量分数 ５％ ＬＡＳ－Ｃ１８Ｎ
＋Ｍｅ３的锂基脂中分

别添加质量分数为 １％、 ２％、 ３％的 ＺＤＤＰ， 在频率

３０ Ｈｚ， 温度 ８０ ℃， 载荷 １００ Ｎ， 步长 １ ｍｍ和运行时

间 ３０ ｍｉｎ的试验条件下， 研究 ＺＤＤＰ 的添加量对润

滑性能的影响， 试验结果如图 ４所示。 当 ＺＤＤＰ 质量

分数为 １％、 ２％、 ３％时， 润滑脂的体积磨损量分别

为 ２􀆰 ４１×１０－４、 １􀆰 ９８×１０－４、 ２􀆰 ３０×１０－４ ｍｍ３， 对应的摩

擦因数分别为 ０􀆰 １２７、 ０􀆰 １１７ 和 ０􀆰 １２１。 ＺＤＤＰ 的质量

分数为 ２％时有最好的减摩抗磨效果， 因此， 选择

ＬＡＳ－Ｃ１８Ｎ
＋Ｍｅ３和 ＺＤＤＰ 的复配质量比为 ５ ∶ ２ 进行后

续研究。

图 ４　 ＺＤＤＰ 质量分数对磨损体积和摩擦因数的影响

Ｆｉｇ􀆰 ４　 Ｖａｒｉａｔｉｏｎ ｉｎ ｔｈｅ ｗｅａｒ ｖｏｌｕｍｅ ａｎｄ ｍｅａｎ ｆｒｉｃｔｉｏｎ
ｃｏｅｆｆｉｃｉｅｎｔ ｗｉｔｈ ＺＤＤＰ ｍａｓｓ ｆｒａｃｔｉｏｎ

２􀆰 ２􀆰 ２　 温度对摩擦学性能的影响

在载荷 １００ Ｎ， 频率 ３０ Ｈｚ， 运行时间 ３０ ｍｉｎ， 试

验温度分别为 ２０、 ５０和 ８０ ℃的试验条件下， 考察温

度对基础脂、 ＬＡＳ －Ｃ１８ Ｎ
＋ Ｍｅ３脂、 ＺＤＤＰ 脂和 ＬＡＳ －

Ｃ１８Ｎ
＋Ｍｅ３ ／ ＺＤＤＰ复配脂减摩抗磨性能的影响， 试验结

果如图 ５所示。

图 ５　 温度对不同润滑脂减摩抗磨性能的影响

Ｆｉｇ􀆰 ５　 Ｖａｒｉａｔｉｏｎ ｉｎ ｔｈｅ ｗｅａｒ ｖｏｌｕｍｅ ａｎｄ ｍｅａｎ ｆｒｉｃｔｉｏｎ
ｃｏｅｆｆｉｃｉｅｎｔ ｗｉｔｈ ｔｅｍｐｅｒａｔｕｒｅｓ： （ａ） ｗｅａｒ
ｖｏｌｕｍｅ； （ｂ） ｍｅａｎ ｆｒｉｃｔｉｏｎ ｃｏｅｆｆｉｃｉｅｎｔ
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图 ５ （ａ） 所示是磨损体积与温度的关系曲线。 可

见， 在不同运行温度下， 基础脂的体积磨损量明显都

高于ＬＡＳ－Ｃ１８Ｎ
＋Ｍｅ３脂、 ＺＤＤＰ脂和ＬＡＳ－Ｃ１８Ｎ

＋Ｍｅ３ ／ ＺＤＤＰ
复配脂； 随着温度的升高， 磨损体积呈现缓慢降低的

趋 势， 其 中 ＬＡＳ － Ｃ１８ Ｎ
＋ Ｍｅ３ 脂、 ＺＤＤＰ 脂 和

ＬＡＳ－Ｃ１８Ｎ
＋Ｍｅ３ ／ ＺＤＤＰ复配脂的体积磨损量变化不明

显， ＬＡＳ－Ｃ１８Ｎ
＋Ｍｅ３脂和 ＺＤＤＰ 脂的体积磨损量相近，

ＬＡＳ－Ｃ１８Ｎ
＋Ｍｅ３ ／ ＺＤＤＰ 复配脂的体积磨损量最低。 ３

种温度下复配脂的体积磨损量分别为 ２􀆰 ３１ × １０－４、
１􀆰 ７５×１０－４和 １􀆰 ９８×１０－４ ｍｍ３。 在试验温度范围内， ４
个润滑脂样品中基础脂的体积磨损量最大， 然后依次

为 ＬＡＳ－Ｃ１８Ｎ
＋Ｍｅ３脂、 ＺＤＤＰ 脂、 ＬＡＳ－Ｃ１８Ｎ

＋Ｍｅ３ ／ ＺＤＤＰ
复配脂， 即复配脂的抗磨性能最好。

图 ５ （ｂ） 所示是 ４ 个润滑脂样品的平均摩擦因

数随温度变化的曲线。 可见， ４个润滑脂样品的平均

摩擦因数随温度变化的趋势与磨损体积相近。 在试验

温度范围内， ４个润滑脂样品中基础脂的平均摩擦因

数最大， 然后依次为 ＺＤＤＰ 脂、 ＬＡＳ －Ｃ１８ Ｎ
＋Ｍｅ３脂、

ＬＡＳ－Ｃ１８Ｎ
＋Ｍｅ３ ／ ＺＤＤＰ 复配脂， 即复配脂的减摩性能

最好， ＬＡＳ－Ｃ１８Ｎ
＋Ｍｅ３脂次之。

可见， 在试验温度范围内， 复配脂的减摩、 抗磨

性能最好， 试验运行温度对 ＬＡＳ－Ｃ１８Ｎ
＋Ｍｅ３脂、 ＺＤＤＰ

脂和 ＬＡＳ－Ｃ１８Ｎ
＋Ｍｅ３ ／ ＺＤＤＰ 复配脂的影响不显著。

２􀆰 ２􀆰 ３　 载荷对摩擦学性能的影响

在温度 ８０ ℃， 频率 ３０ Ｈｚ，， 运行时间 ３０ ｍｉｎ，
运行载荷 １００～８００ Ｎ的试验条件下， 研究了载荷对 ４
个润滑脂样品减摩抗磨性能的影响， 结果如图 ６ 所

示。 基础脂的最高运行载荷为 ２００ Ｎ； ＬＡＳ－Ｃ１８Ｎ
＋Ｍｅ３

脂和 ＺＤＤＰ 脂的最高运行载荷分别为 ５００ 和 ６００ Ｎ；
ＬＡＳ－Ｃ１８Ｎ

＋Ｍｅ３ ／ ＺＤＤＰ 复配脂的最高运行载荷能够达

到 ８００ Ｎ， 是基础脂的 ４ 倍。 从图 ６ （ａ） 可以看出，
ＬＡＳ－Ｃ１８Ｎ

＋Ｍｅ３脂、 ＺＤＤＰ 脂和 ＬＡＳ－Ｃ１８Ｎ
＋Ｍｅ３ ／ ＺＤＤＰ

复配脂的磨损体积均明显小于基础脂； 在运行载荷

１００～６００ Ｎ范围内， 复配脂的磨损体积与 ＺＤＤＰ 脂接

近， 低于 ＬＡＳ－Ｃ１８Ｎ
＋Ｍｅ３脂。 从图 ６ （ｂ） 可以看出，

随着载荷增大， ４个润滑脂样品的平均摩擦因数都逐

渐减小， 基础脂、 ＬＡＳ － Ｃ１８ Ｎ
＋ Ｍｅ３ 脂、 ＺＤＤＰ 脂和

ＬＡＳ－Ｃ１８Ｎ
＋Ｍｅ３ ／ ＺＤＤＰ 复配脂在最高运行载荷下的平

均摩擦因数分别为 ０􀆰 １５９、 ０􀆰 ０９９、 ０􀆰 ０９７ 和 ０􀆰 ０８４，
复配脂的平均摩擦因数明显低于其他 ３个脂。 可以看

出， 有机柱撑型层状硅铝酸钠材料 ＬＡＳ－Ｃ１８Ｎ
＋Ｍｅ３与

ＺＤＤＰ在试验范围内表现出优良的承载能力和减摩抗

磨性能， 二者有明显的复合增效性。

图 ６　 载荷对不同润滑脂减摩抗磨性能的影响

Ｆｉｇ􀆰 ６　 Ｖａｒｉａｔｉｏｎ ｉｎ ｔｈｅ ｗｅａｒ ｖｏｌｕｍｅ ａｎｄ ｍｅａｎ ｆｒｉｃｔｉｏｎ
ｃｏｅｆｆｉｃｉｅｎｔ ｗｉｔｈ ａｐｐｌｉｅｄ ｌｏａｄｓ： （ａ） ｗｅａｒ
ｖｏｌｕｍｅ； （ｂ） ｍｅａｎ ｆｒｉｃｔｉｏｎ ｃｏｅｆｆｉｃｉｅｎｔ

图 ７所示是 ４个润滑脂样品在各自最高运行载荷

下的动态摩擦因数曲线。 可以看出， 即使在最高运行

载荷 ８００ Ｎ下， ＬＡＳ－Ｃ１８Ｎ
＋Ｍｅ３ ／ ＺＤＤＰ 复配脂的动态

摩擦因数曲线也能够保持平稳运行； 相比于基础脂，
ＬＡＳ－Ｃ１８Ｎ

＋Ｍｅ３脂和 ＺＤＤＰ 脂在运行初期略有波动，
但随后逐渐趋于平稳。

图 ７　 不同润滑脂在最高运行载荷下的动态摩擦因数曲线

Ｆｉｇ􀆰 ７　 Ｄｙｎａｍｉｃ ｆｒｉｃｔｉｏｎ ｃｏｅｆｆｉｃｉｅｎｔ ｏｆ ｅａｃｈ ｇｒｅａｓｅ
ｓａｍｐｌｅ ｕｎｄｅｒ ｉｔｓ ｈｉｇｈｅｓｔ ａｐｐｌｉｅｄ ｌｏａｄ
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２􀆰 ２􀆰 ４　 磨斑表面形貌与元素分析

为了更好地理解有机柱撑型层状硅铝酸钠材料的

润滑机制， 对各润滑脂在最高运行载荷下试验后的钢

盘磨损表面进行分析， 如图 ８所示。 从钢盘磨损表面

的 ＳＥＭ照片、 ３Ｄ图片和 ＥＤＳ元素分析可以看出， 在

运行载荷 ２００ Ｎ和基础脂润滑时， 钢盘磨损表面布满

了深浅不一的凹坑， 分布着 Ｆｅ、 Ｃｒ 钢盘主要组成元

素； 在载荷 ５００ Ｎ和 ＬＡＳ－Ｃ１８Ｎ
＋Ｍｅ３脂润滑时， 钢盘

表面可以看到一些划痕， 有 Ｓｉ 元素存在， 表明有

ＬＡＳ－Ｃ１８Ｎ
＋Ｍｅ３颗粒粘附在钢盘表面形成了物理保护

膜， 增加了承载力， 减少了磨损； 在载荷 ６００ Ｎ 和

ＺＤＤＰ 脂润滑时， 钢盘表面有一些轻微的划痕， ＥＤＳ
检测到 Ｐ、 Ｓ 元素的分布， ＺＤＤＰ 与钢盘摩擦表面发

生化学反应生成了化学保护膜， 起到了减少磨损的

作用［ １４］。

对 ＬＡＳ－Ｃ１８Ｎ
＋Ｍｅ３ ／ ＺＤＤＰ 复配脂润滑时的钢盘

磨损表面分析发现， 即使在高载荷 ８００ Ｎ 往复运行

下， 钢盘磨损表面也基本观察不到犁沟和划痕。
ＥＤＳ元素分析表明， 除钢盘自身元素外， 磨损表面

分布着 Ｓｉ、 Ｐ、 Ｓ 元素， 表明钢盘表面同时存在着

ＬＡＳ－Ｃ１８Ｎ
＋Ｍｅ３和 ＺＤＤＰ 反应膜。 ＬＡＳ－Ｃ１８Ｎ

＋Ｍｅ３的粒

径为 ２５０ ～ ３５０ ｎｍ， 薄片厚度约为 ４０ ｎｍ， 为 ＺＤＤＰ
分子 （２ ～ ３ ｎｍ） 的 １２５ ～ １７５ 倍， 伴随着摩擦运

行， ＬＡＳ－Ｃ１８Ｎ
＋Ｍｅ３颗粒不断填充在钢盘的凹凸表

面。 在高载荷运行下， ＬＡＳ－Ｃ１８Ｎ
＋Ｍｅ３颗粒不仅有效

阻止了上下摩擦副试件的直接接触， 同时保护了部

分 ＺＤＤＰ 膜不会被快速磨损掉。 相比于单独的添加

剂， 复配脂的钢盘表面同时存在着 ＬＡＳ－Ｃ１８Ｎ
＋Ｍｅ３

物理保护膜和 ＺＤＤＰ 化学反应膜， 二者协同互补，
实现了优良的极压抗磨性能。

图 ８　 最高运行载荷下各润滑脂润滑时钢盘磨损表面的 ＳＥＭ照片 （ａ）、 ３Ｄ形貌 （ｂ） 和 ＥＤＳ元素分析谱图 （ｃ）
Ｆｉｇ􀆰 ８　 ＳＥＭ ｉｍａｇｅｓ （ａ）， ３Ｄ ｉｍａｇｅｓ （ｂ） ａｎｄ ＥＤＳ ａｎａｌｙｓｉｓ （ｃ） ｏｆ ｓｔｅｅｌ ｄｉｓｃｓ ｔｒａｃｋｓ ｆｏｒ ｅａｃｈ ｇｒｅａｓｅ ｓａｍｐｌｅ ｕｎｄｅｒ ｉｔｓ ｈｉｇｈｅｓｔ ａｐｐｌｉｅｄ ｌｏａｄ
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３　 结论

（１） 在 Ｈ２Ｏ、 ＳｉＯ２、 ＮａＡｌＯ２、 ＳＴＡＢ、 ＮａＯＨ体系

中制备了十八烷基三甲基溴化铵柱撑型层状硅铝酸钠

材料， 命名为 ＬＡＳ－Ｃ１８Ｎ
＋Ｍｅ３。 样品为片状薄片， 薄

片厚度约为 ４０ ｎｍ。
（２） ＬＡＳ－Ｃ１８Ｎ

＋Ｍｅ３作为锂基润滑脂固体添加剂

有效提高了基础脂的减摩、 抗磨性能， 提高了润滑脂

的承载力， 最适宜添加量为 ５％ （质量分数）。
（３） ＬＡＳ－Ｃ１８Ｎ

＋Ｍｅ３与 ＺＤＤＰ 复配具有很好的协

同效应， ＬＡＳ－Ｃ１８Ｎ
＋Ｍｅ３与 ＺＤＤＰ 的适宜复配质量比

为 ５ ∶ ２。 复合使用后， 润滑脂的最高运行载荷可以

达到 ８００ Ｎ， 表现出优异的承载能力和减摩抗磨

性能。
（４） 对钢盘磨损表面进行分析表明， ＬＡＳ－Ｃ１８Ｎ

＋Ｍｅ３
和 ＺＤＤＰ 复配后在钢盘表面形成了 ＬＡＳ－Ｃ１８Ｎ

＋Ｍｅ３物
理保护膜和 ＺＤＤＰ 化学膜， 阻止了钢球和钢盘的直接

接触， 从而提高了基础锂基脂的润滑性能。
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摘要： 为研究大尺寸 Ｏ形橡胶密封圈端面动密封性能， 研制适应于大尺寸 Ｏ 形橡胶圈的动密封性能测试平台，
测试水介质条件下绝对压力在 １５～６００ ｋＰａ范围内 Ｏ形橡胶密封圈端面动密封性能。 基于正交试验设计， 研究不同介

质压力、 压缩量 （０􀆰 ７５～１􀆰 ２５ ｍｍ） 和转速 （５～５０ ｒ ／ ｍｉｎ） 下内径 ６００ ｍｍ （截面直径 １０ ｍｍ） 的丁腈橡胶密封圈的动

密封性能。 结果表明： 随水介质压力增加泄漏量呈近似线性增大， 随压缩量增加泄漏量小幅下降， 随转速增加泄漏量

基本恒定； 随水介质压力增加端面摩擦转矩线性增大， 随转速和压缩量增加端面摩擦转矩变化不大。 介质压力、 压缩

量、 转速 ３因素中， 介质压力对泄漏量的影响最大， 然后依次为压缩量和转速， 介质压力对端面摩擦转矩的影响最

大， 然后依次为转速和压缩量。
关键词： Ｏ形橡胶密封圈； 动密封性能； 测试平台； 正交试验； 摩擦转矩

中图分类号： ＴＢ４２
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　 大尺寸 Ｏ形圈广泛应用在船舶机械、 石油泵送、
武器装备等大型装备系统中， 其动密封性能是重型气

动或液压装备动密封保障的设计依据［１－３］。 Ｏ 形圈尺

寸大小对其密封性能具有一定的影响， 尺寸越大其加

工工艺、 加工成本、 安装精度要求越高， 密封越困

难［４］。 丁腈橡胶是动密封 Ｏ 形圈最通用材料， 特别

是对密封件有一定耐油性、 耐老化、 抗撕裂等要求的

工况场景下应用广泛［５－６］。
目前针对 Ｏ形圈动密封特性研究， 更多聚焦在

内径尺寸 ６００ ｍｍ 以下。 譬如， 吴琼等人［７］设计了

往复式标准试验台， 以内径 １９０ ｍｍ 的丁腈橡胶 Ｏ
形圈为研究对象， 对不同工况下 Ｏ 形圈的摩擦性能

进行了分析。 顾东升等［８］研制了一种静环用 Ｏ 形圈

性能试验装置， 对内径分别为 ６０、 ７０、 ８０ ｍｍ 的 Ｏ
形丁腈橡胶圈进行静态密封性能测试， 分析了各因

素对密封圈接触应力和泄漏量的影响。 杨森等人［９］

设计了一套 Ｏ形圈的多性能测试试验装置， 通过实

验测试分析了内径为 ５０ ｍｍ的 Ｏ形丁腈橡胶密封圈

的泄漏特性。 另外， 目前 Ｏ 形圈密封特性分析方法

更多的是采用有限元计算的方式。 例如 ＬＩＮＤＬＥＹ和

ＫＡＲＡＳＺＫＩＥＷＩＣＺ［１０－１１］基于 Ｈｅｒｔｚ接触角理论建立了

Ｏ形密封圈的接触角长度以及最大接触角应力的相

关数学模型， 在衡量 Ｏ形圈密封可靠性方面起到重

要的作用。 周志鸿等［１２］利用 ＡＮＳＹＳ 对 Ｏ 形圈在不

同压缩率和油压下的变形与受力情况进行了分析，
得出相应情况下 ｖｏｎ Ｍｉｓｅｓ应力分布及接触压力与最

大压力的变化关系。 谭晶等人［１３］利用 ＡＮＳＹＳ 建立

液压缸用 Ｏ形圈的二维轴对称模型， 分析计算了密

封间隙、 槽口半径、 截面尺寸、 材料参数、 预压缩

率对密封面最大接触应力与剪切应力的影响。
大尺寸 Ｏ形圈密封性能受加工工艺、 加工精度、

安装精度等方面影响， 理论分析无法全面提供直接

数据。因此， 本文作者设计大尺寸 Ｏ 形密封圈动密封

性能测试平台， 分析介质压力、 压缩量、 转速对 Ｏ
形圈泄漏量及端面摩擦转矩的影响， 为大尺寸 Ｏ 形

密封圈动密封性能测试提供可靠的测试方法和解决

途径。
１　 水介质密封试验平台

研制的水介质密封试验平台系统原理图如图 １所
示， 主要组成部分及功能如下。

试验主机： 它是水介质密封试验平台的主体部

分， 其结构简图如图 ２ 所示。 试验主机设有进水口、
出水口及 ２个泄漏口。 其中密封转子上下两端设有试

验密封圈安装槽， 上下试验密封圈安装后， 密封圈将

试验腔分作 ３个密封腔室。 中间密封腔室通过进水口

与储气罐连通， 上密封腔室和下密封腔室分别通过一

根金属波纹管和泄漏口 １和泄漏口 ２相连接， 泄漏口

１和泄漏口 ２分别通过一根塑料软管和泄漏量收集量

筒相连接。 通过间隙量调整垫圈和间隙量调整套筒对

Ｏ形密封圈压缩量进行精准调控。

图 １　 密封试验平台系统原理

Ｆｉｇ􀆰 １　 Ｓｃｈｅｍａｔｉｃ ｏｆ ｓｅａｌｉｎｇ ｔｅｓｔ ｐｌａｔｆｏｒｍ ｓｙｓｔｅｍ

图 ２　 试验主机结构简图

Ｆｉｇ􀆰 ２　 Ｓｔｒｕｃｔｕｒｅ ｄｉａｇｒａｍ ｏｆ ｔｅｓｔ ｈｏｓｔ

水介质供应单元： 主要由空压机、 储气罐、 柱塞

水泵、 水箱组成， 如图 １所示。 试验前水介质供应单

元完成试验主机试验腔室和储气罐的充水功能， 试验

过程中提供不同压力的水介质， 试验完成后将水介质

抽回水箱。 通过各个器件和管路阀门的结合使用， 水

介质供应单元可以实现 １５～６００ ｋＰａ的压力调控。
转矩转速传感器及其数据采集仪： 试验平台选用

的是兰菱机电科技有限公司的 ＺＪ－５００Ａ 转矩转速传
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感器和 ＴＲ－３Ｓ 转矩转速采集仪， 用以实现密封圈转

速和端面摩擦转矩的测量。 其中传感器的转矩量程为

±５００ Ｎ·ｍ， 转速量程为 ０ ～ ３ ０００ ｒ ／ ｍｉｎ， 精度等级

为±０􀆰 ２０％Ｆ􀆰 Ｓ。 转矩转速传感器一端与空心轴式蜗

杆减速器相连， 另一端与试验主轴连接， 其中试验 Ｏ
形密封圈端面摩擦转矩可以通过试验中测得的主轴转

矩与空载时主轴转矩相减获得。
压力测量单元： 购置的压力表为西安高精度仪表

厂的型号为 ＧＪＭ－１００的精密数字压力表， 压力测量范

围为 ０～１􀆰 ５ ＭＰａ （绝对压力）， 精度等级为 ０􀆰 ５％Ｆ􀆰 Ｓ。
压力表直接和储气罐相连接， 可以实时显示系统加载

压力。 为了方便叙述， 文中所涉及压力都为绝对

压力。
泄漏量测量单元： 采用不同规格的玻璃量筒进行

泄漏水收集， 并结合不同滴定精度的滴定管进行滴定

测量。
２　 Ｏ形密封圈动密封性能试验测试

２􀆰 １　 试验 Ｏ形密封圈

测试 Ｏ形密封圈为宁波久兴密封科技有限公司

定制， 材料为丁腈橡胶 （ＮＢＲ）， 密封圈规格为 ６００
ｍｍ×１０ ｍｍ （内径×截面直径）， 其尺寸结构及安装示

意图如图 ３所示。 为保证测试数据的准确性， 测试用

Ｏ形丁腈橡胶密封圈均选用经过检验合格的同一批次

物料， 保证样品一致性。

图 ３　 测试 Ｏ形密封圈尺寸及安装简图

Ｆｉｇ􀆰 ３　 Ｄｉｍｅｎｓｉｏｎ ａｎｄ ｉｎｓｔａｌｌａｔｉｏｎ ｄｉａｇｒａｍ ｏｆ ｔｅｓｔ Ｏ－ｒｉｎｇｓ

２􀆰 ２　 Ｏ形密封圈正交试验方案设计

为了探究介质压力、 密封圈压缩量、 转速对大尺

寸 Ｏ形丁腈橡胶密封圈动密封性能的影响， 采用正

交试验设计方案［１４－１５］。 参考文献［１６－１７］和相关设计

手册， 文中正交试验选用的介质压力取值范围为 １５～
６００ ｋＰａ， 压缩量取值范围为 ０􀆰 ７５～１􀆰 ２５ ｍｍ， 转速取

值范围为 ５～５０ ｒ ／ ｍｉｎ。
以介质压力 （Ａ）、 密封圈压缩量 （Ｂ）、 转速 （Ｃ）

为试验因素， 其中介质压力选取 １５、 ３００、 ６００ ｋＰａ
这 ３ 个水平； 密封圈压缩量选取 ０􀆰 ７５、 １􀆰 ００、 １􀆰 ２５
ｍｍ这 ３个水平； 转速选取 ５􀆰 ０、 ２４􀆰 ０、 ４８􀆰 ０ ｒ ／ ｍｉｎ这
３个水平。 构建 Ｌ９ （ ３

１ × ３１ ） 正交试验方案如表 １
所示。

表 １　 Ｏ形圈正交试验方案

Ｔａｂｌｅ １　 Ｏｒｔｈｏｇｏｎａｌ ｔｅｓｔ ｓｃｈｅｍｅ ｏｆ Ｏ－ｒｉｎｇ

试验

编号

　 　 　 　 　 　 　 试验因素　 　 　 　 　 　 　

Ａ（介质压

力 ｐ ／ ｋＰａ）
Ｂ（密封圈压

缩量 Ｓ ／ ｍｍ）
Ｃ（转速 ｎ ／
（ ｒ·ｍｉｎ－１））

试验

方案

１ １５ ０．７５ ５．０ Ａ１Ｂ１Ｃ１

２ １５ １．００ ２４．０ Ａ１Ｂ２Ｃ２

３ １５ １．２５ ４８．０ Ａ１Ｂ３Ｃ３

４ ３００ ０．７５ ２４．０ Ａ２Ｂ２Ｃ３

５ ３００ １．００ ４８．０ Ａ２Ｂ３Ｃ１

６ ３００ １．２５ ５．０ Ａ２Ｂ１Ｃ２

７ ６００ ０．７５ ４８．０ Ａ３Ｂ３Ｃ２

８ ６００ １．００ ５．０ Ａ３Ｂ１Ｃ３

９ ６００ １．２５ ２４．０ Ａ３Ｂ２Ｃ１

２􀆰 ３　 Ｏ形密封圈试验测试

搭建如图 ４所示的密封试验平台， 基于上述试验

方案进行试验测试。 为减少试验之间的相互影响， 提

高试验结果的有效性， 每种工况下均进行 ４次重复试

验。 每次试验都采用 ２个新的密封圈进行测试， 时长

均为 ３ ｈ， 记录上下密封腔室泄漏量以及试验过程中

Ｏ形圈的端面摩擦转矩， 每组数据做均值处理。

图 ４　 密封试验平台

Ｆｉｇ􀆰 ４　 Ｓｅａｌｉｎｇ ｔｅｓｔ ｐｌａｔｆｏｒｍ
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　 　 文中将 Ｏ 形圈密封端面泄漏量及摩擦转矩作为

评价指标， 其中 Ａ、 Ｂ、 Ｃ ３ 因素在 ３ 水平下的泄漏

量之和、 摩擦转矩之和的平均值记作 Ｘ１ｊ 、 Ｘ２ｊ 、 Ｘ３ｊ ，

Ｙ１ｊ 、 Ｙ２ｊ 、 Ｙ３ｊ 。 其中泄漏量和摩擦转矩的极差记作 Ｒ１、
Ｒ２。 经过试验测试， 得出结果如表 ２所示。 某一水平

对应的结果均值越大， 表明该因素在该水平下的试验

效果越好。 根据各因素极差 Ｒ 大小可知， 影响大尺

寸 Ｏ形密封圈泄漏量大小的主次顺序为介质压力、
压缩量、 转速； 影响端面摩擦转矩大小的主次顺序为

介质压力、 转速、 压缩量。

表 ２　 试验结果与极差分析

Ｔａｂｌｅ ２　 Ｅｘｐｅｒｉｍｅｎｔａｌ ｒｅｓｕｌｔｓ ａｎｄ ｒａｎｇｅ ａｎａｌｙｓｉｓ

试验

编号

试验

方案

　 　 　 　 试验指标　 　 　 　

泄漏量

ｑ ／ （ｍＬ·ｈ－１）

摩擦转矩

Ｔ ／ （Ｎ·ｍ）

１ Ａ１Ｂ１Ｃ１ －４．９０ ２０６．００

２ Ａ１Ｂ２Ｃ２ －６．８０ ２２５．０５

３ Ａ１Ｂ３Ｃ３ －６．７５ ２４４．５０

４ Ａ２Ｂ２Ｃ３ １１．８５ ２９０．１５

５ Ａ２Ｂ３Ｃ１ １０．５０ ３０３．２０

６ Ａ２Ｂ１Ｃ２ ７．４０ ２７９．４０

７ Ａ３Ｂ３Ｃ２ ２３．００ ３５９．５０

８ Ａ３Ｂ１Ｃ３ ２１．６０ ３６７．５０

９ Ａ３Ｂ２Ｃ１ ２０．３５ ３７７．７５

评价

指标

试验

编号

介质压力

ｐ ／ ＭＰａ

　 Ａ

密封圈压

缩量 Ｓ ／ ｍｍ

Ｂ

转速 ｎ ／

（ ｒ·ｍｉｎ－１）

Ｃ

泄漏量

Ｘ１ｊ －６．１５ ９．９８ ８．０３

Ｘ２ｊ ９．９２ ８．４３ ８．４７

Ｘ３ｊ ２１．６５ ７．００ ８．９２

Ｒ１ ２７．８０ ２．９８ ０．８８

主次因素 Ａ Ｂ Ｃ

端面

摩擦转矩

Ｙ１ｊ ２２５．１８ ２８５．２２ ２８４．３０

Ｙ２ｊ ２９０．９２ ２９８．５８ ２９７．６５

Ｙ３ｊ ３６８．２５ ３００．５５ ３０２．４０

Ｒ２ １４３．０７ １５．３３ １８．１０

主次因素 Ａ Ｃ Ｂ

　 　 由表 ２ 还可知， 对于泄漏量而言介质压力、 压

缩量、 转速的极差分别为 ２７􀆰 ８、 ２􀆰 ９８、 ０􀆰 ８８， 各影

因素对 Ｏ形圈泄漏量的贡献量占比分别为 ８７􀆰 ８％、
９􀆰 ４％、 ２􀆰 ８％； 对于端面摩擦转矩而言介质压力、
压 缩 量、 转 速 的 极 差 分 别 为 １４３􀆰 ０７、 １５􀆰 ３３、
１８􀆰 １０， 各影因素对 Ｏ 形圈摩擦转矩的贡献量占比

分别为 ８１􀆰 １％、 ８􀆰 ７％、 １０􀆰 ２％。 基于上述试验结

果， 将进一步具体分析各因素对大尺寸 Ｏ 形密封圈

动密封性能的影响。
３　 Ｏ形密封圈泄漏量及摩擦转矩影响分析

３􀆰 １　 各因素对 Ｏ形密封圈泄漏量的影响

图 ５ （ａ）、 （ ｂ）、 （ ｃ） 分别示出大尺寸 Ｏ 形密

封圈密封端面泄漏量随介质压力、 转速、 密封圈压

缩量的变化曲线。 可以看出， 介质压力由 １５ ｋＰａ 逐
渐增大至 ６００ ｋＰａ 时， Ｏ 形密封圈密封端面泄漏量

呈近似线性关系增大， 在研究的压力范围内泄漏量

最大增大了 ４５２％。 这是由于随着介质压力的增大，
Ｏ形密封圈受到更大的挤压力， 产生的弹性变形量

增大， 进而导致接触压力增大； 但在文中测试压力

范围内， Ｏ 形密封圈产生的接触压力小于介质压

力， 造成 Ｏ形密封圈密封端面泄漏。 在 ５ ～ ５０ ｒ ／ ｍｉｎ
转速范围内， Ｏ形密封圈密封端面泄漏量随转速的

增大呈增大趋势， 在研究的转速范围内， 泄漏量最

大变化量为 １０􀆰 ８％， 转速对泄漏量影响不大。 这是

由于转速增大会使得密封面水介质离心力增大， 加

速水介质沿 Ｏ 形圈径向的流动， 从而增大泄漏量，
但 Ｏ形密封圈密封面径向密封面小， 固离心作用不

明显， 泄漏量增加不大。 密封圈压缩量在 ０􀆰 ７５ ～
１􀆰 ２５ ｍｍ范围内， Ｏ 形密封圈密封端面泄漏量随压

缩量的增大呈减小趋势， 在研究的密封圈压缩量范

围内， 泄漏量最大减小了 ２９􀆰 ９％， 压缩量对泄漏量

影响较小。 这是因为密封圈压缩量增大， 会使得密

封圈弹性变形量增大， 接触压力增大， 导致密封圈

泄漏量减少， 但由于丁腈橡胶材料具有不可压缩

性， 在 ０􀆰 ７５ ～ １􀆰 ２５ ｍｍ 范围内压缩幅度不大， 故泄

漏量减小程度较小。
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图 ５　 各影响因素对 Ｏ形密封圈泄漏量的影响

Ｆｉｇ􀆰 ５　 Ｉｎｆｌｕｅｎｃｅ ｏｆ ｖａｒｉｏｕｓ ｉｎｆｌｕｅｎｃｉｎｇ ｆａｃｔｏｒｓ ｏｎ ｌｅａｋａｇｅ ｏｆ Ｏ－ｒｉｎｇ ｓｅａｌ： （ａ） ｖａｒｉａｔｉｏｎ ｏｆ ｌｅａｋａｇｅ ｗｉｔｈ ｍｅｄｉｕｍ
ｐｒｅｓｓｕｒｅ； （ｂ） ｖａｒｉａｔｉｏｎ ｏｆ ｌｅａｋａｇｅ ｗｉｔｈ ｓｐｅｅｄ； （ｃ） ｖａｒｉａｔｉｏｎ ｏｆ ｌｅａｋａｇｅ ｗｉｔｈ ｃｏｍｐｒｅｓｓｉｏｎ

３􀆰 ２　 各因素对 Ｏ形密封圈摩擦转矩的影响

图 ６ （ａ）、 （ｂ）、 （ｃ） 分别示出大尺寸 Ｏ形密封

圈端面摩擦转矩随介质压力、 转速、 密封圈压缩量的

变化曲线。 可知， Ｏ形密封圈端面摩擦转矩随介质压

力、 转速、 密封圈压缩量的增大呈增大趋势， 其中密

封圈端面摩擦转矩对介质压力更加敏感。 从图 ６ （ａ）
可以看出， 当介质压力由 １５ ｋＰａ 上升至 ６００ ｋＰａ 时，
端面摩擦转矩增大了 ６２􀆰 ６％。 这是由于增大介质压

力导致 Ｏ 形密封圈弹性变形增大， 接触压力增大，
进而导致 Ｏ形密封圈端面摩擦转矩增大。 从图 ６ （ｂ）
可以看出， 当转速在 ５ ～ ５０ ｒ ／ ｍｉｎ 范围内， 端面摩擦

转矩最大变化量为 ６􀆰 １％， 表明转速对端面摩擦转矩

影响不大。 这是由于转速增大使得流体剪切转矩增

大， 进而使得摩擦转矩增大， 但在 ５ ～ ５０ ｒ ／ ｍｉｎ 范围

内， 转速变化较小， 进而摩擦转矩增加不明显。 从图

６ （ｃ） 可以看出， 当密封圈压缩量由 ０􀆰 ７５ ｍｍ 增加

到 １􀆰 ２５ ｍｍ时， 端面摩擦转矩增大了 ５􀆰 ４％， 表明压

缩量对端面摩擦转矩影响较小。 这和 Ｏ 形密封圈本

身材料属性有关， 丁腈橡胶具有不可压缩性， 压缩量

在 ０􀆰 ７５～１􀆰 ２５ ｍｍ范围内， Ｏ形圈压缩幅度较小， 固

摩擦转矩增大较小。

图 ６　 各影响因素对 Ｏ形密封圈端面摩擦转矩的影响

Ｆｉｇ􀆰 ６　 Ｉｎｆｌｕｅｎｃｅ ｏｆ ｖａｒｉｏｕｓ ｉｎｆｌｕｅｎｃｉｎｇ ｆａｃｔｏｒｓ ｏｎ ｅｎｄ ｆａｃｅ ｆｒｉｃｔｉｏｎ ｔｏｒｑｕｅ ｏｆ Ｏ－ｒｉｎｇ ｓｅａｌ： （ａ） ｖａｒｉａｔｉｏｎ ｏｆ ｔｏｒｑｕｅ ｗｉｔｈ ｍｅｄｉｕｍ
ｐｒｅｓｓｕｒｅ； （ｂ） ｖａｒｉａｔｉｏｎ ｏｆ ｔｏｒｑｕｅ ｗｉｔｈ ｓｐｅｅｄ； （ｃ） ｖａｒｉａｔｉｏｎ ｏｆ ｔｏｒｑｕｅ ｗｉｔｈ ｃｏｍｐｒｅｓｓｉｏｎ

４　 结论

基于研制的大尺寸 Ｏ 形橡胶圈动密封性能测试

的试验平台， 对内径 ６００ ｍｍ （截面直径 １０ ｍｍ） 的

Ｏ形丁腈橡胶密封圈进行了不同工况下的动密封性能

试验测试， 并分析各因素对 Ｏ 形圈泄漏量及端面摩

擦转矩的影响。 试验结果表明， 介质压力、 压缩量、
转速都对 Ｏ 形圈的端面动密封性能有一定的影响，
具体结论如下：
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（１） 水介质压力由负压 （－８５ ｋＰａ） 变化为正压

（５００ ｋＰａ） 时， 泄漏量从－６􀆰 １５ ｍＬ ／ ｈ 近似线性增大

到 ２１􀆰 ６５ ｍＬ ／ ｈ； 在转速低于 ５０ ｒ ／ ｍｉｎ 时泄漏量基本

恒定， 转速从 ５ ｒ ／ ｍｉｎ增大至 ５０ ｒ ／ ｍｉｎ 时， 泄漏量波

动范围为 ８􀆰 ０３ ～ ８􀆰 ９２ ｍＬ ／ ｈ； 压缩量由 ０􀆰 ７５ ｍｍ增大

至 １􀆰 ２５ ｍｍ时， 泄漏量减小了 ２９􀆰 ９％。
（２） 水介质绝对压力由 １５ ｋＰａ 上升到 ６００ ｋＰａ

时， 端面摩擦转矩从 ２２５􀆰 １８ Ｎ · ｍ 线性增大到

３６８􀆰 ２５ Ｎ·ｍ； 转速在 ５～５０ ｒ ／ ｍｉｎ范围内， 端面摩擦

转矩最大变化量为 ６􀆰 １％； 压缩量由 ０􀆰 ７５ ｍｍ增加到

１􀆰 ２５ ｍｍ时， 端面摩擦转矩增大了 ５􀆰 ４％。
（３） 通过对大尺寸 Ｏ 形密封圈正交试验结果极

差分析， 得出对泄漏量影响的主次顺序为介质压力、
压缩量、 转速， 对端面摩擦转矩影响的主次顺序为介

质压力、 转速、 压缩量。 其中介质压力、 压缩量、 转

速对泄漏量的贡献量占比分别为 ８７􀆰 ８％、 ９􀆰 ４％、
２􀆰 ８％， 对端面摩擦转矩的贡献量占比分别为 ８１􀆰 １％、
８􀆰 ７％、 １０􀆰 ２％。
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摘要： 采用水热吸附及热解还原制备六方氮化硼负载纳米铜复合润滑添加剂 （ Ｃｕ ／ ｈ － ＢＮ）， 利用透射电镜
（ＴＥＭ）、 Ｘ射线衍射仪 （ＸＲＤ）、 热重分析仪 （ＴＧＡ） 以及红外光谱仪 （ＦＴ－ＩＲ） 对样品进行表征。 将纳米润滑添加
剂分散到聚 α－烯烃 （ＰＡＯ１０） 中， 采用球盘摩擦试验考察其摩擦学性能。 采用扫描电子显微镜 （ＳＥＭ） 对典型的磨
痕进行形貌分析， 采用 Ｘ射线光电子能谱技术 （ＸＰＳ） 对沉积的润滑膜表面的化学成分和价态进行分析， 探讨复合润
滑添加剂在摩擦过程中的润滑机制。 结果表明： 相比于六方氮化硼分散的油样， 复合润滑添加剂 Ｃｕ ／ ｈ－ＢＮ 中氮化硼
在摩擦界面的层间滑移以及纳米铜粒子在磨痕界面的修复作用， 使得 ＰＡＯ１０基础油表现出更为优异的摩擦学性能， 摩
擦因数和磨损率分别降低了 １５􀆰 ４％和 ２９􀆰 ７％。 复合润滑添加剂 Ｃｕ ／ ｈ－ＢＮ中 Ｃｕ和 ｈ－ＢＮ能发挥各自的结构优势， 加速
固体润滑膜的形成， 从而实现优异的摩擦学性能。

关键词： 六方氮化硼； 纳米铜； 润滑添加剂； 摩擦学性能
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　 六方氮化硼 （ｈ－ＢＮ） 是一种类似于石墨烯的二

维层状结构材料， 其层间结构更为稳定且具有较大的

比表面积， 在物理、 化学以及生物等方面表现出优异

的性能和巨大的应用潜力［１－２］。 在摩擦学领域， ｈ－ＢＮ
被用于制备高性能减摩抗磨材料， 尤其是润滑添加

剂［３－６］。 ＰＡＷＬＡＫ等［３］在自润滑滚动轴承中研究了以

ｈ－ＢＮ作为变压器油添加剂的摩擦学性能， 发现添加

ｈ－ＢＮ后能大大降低摩擦因数。 ＣＨＯ 等［６］采用球盘实

验研究了 ｈ－ＢＮ在水中的摩擦学性能， 发现在摩擦的

过程中 ｈ－ＢＮ纳米片能沉积于摩擦界面从而降低摩擦

与磨损。
有研究表明， 在二维层状材料中负载纳米金属粒

子能增加层间间距， 有利于二维材料的层间滑动； 且

负载纳米金属能降低纳米层状材料的表面能， 有利于

提升纳米润滑添加剂的溶解性； 此外， 纳米软金属作

为润滑添加剂不仅能修复摩擦界面， 而且能将接触界

面的滑动摩擦变为滚动摩擦， 提升其承载能力［７－８］。
由于六方氮化硼具有大的比表面积， 可在其表面引入

含氧官能团用于负载纳米金属［９－１０］。 因为一些含氧官

能团在水解条件下可呈碱性， 在水热情况下其溶液可

使得六方氮化硼发生水解形成活性位点， 此时的活性

位点容易被含氧官能团攻击， 从而实现氮化硼的长碳

修饰， 这不仅能提高氮化硼在溶液中溶解性， 也有利

于制备制备复合纳米润滑添加剂。 作为软金属中一员

的纳米铜粒子， 其熔点低， 在摩擦过程中容易扩展修

复摩擦界面， 因而作为润滑油添加剂展现出优异摩擦

学性能［１１－１２］。
本文作者采用水热吸附及热解还原制备了负载纳

米铜的六方氮化硼复合材料 （Ｃｕ ／ ｈ－ＢＮ）， 对其形貌

结构、 成分及组分结构进行了表征分析； 利用球盘实

验考察了其作为基础油 ＰＡＯ１０ 添加剂的减摩抗磨效

果， 通过对试验结果、 磨痕形貌及摩擦表面化学组分

进行分析， 探讨了其润滑机制。
１　 试验部分

１􀆰 １　 Ｃｕ ／ ｈ－ＢＮ复合材料的制备

（１） 改性氮化硼纳米片 （ ｆ－ＢＮ） 的制备。 改性

氮化硼纳米片采用水热法制备， 具体流程如下： 将 １
ｇ六方氮化硼加入 ２００ ｍＬ 的去离子水中， 获得悬浮

液； 采用超声波细胞粉碎机对悬浮液进行超声粉碎

（８００ Ｗ， ２０ ℃， ８ ｈ）， 将块状 ｈ－ＢＮ 粉末剥离成纳

米片； 利用高速离心机 （３ ０００ ｒ ／ ｍｉｎ， １０ ｍｉｎ） 将粒

径较大的氮化硼分离出去， 获得 ｈ－ＢＮ 纳米片水溶

液； 将一定质量的油酸钠溶解于 ７５ ｍＬ的 ｈ－ＢＮ纳米

片水溶液中进行水热反应， 在 １８０ ℃条件下反应 ６ ｈ
（填充率为 ７５％）， 洗涤干燥即可得 ｆ－ＢＮ。

（２） Ｃｕ ／ ｈ－ＢＮ纳米复合材料的制备。 将 １００ ｍｇ
的硝酸铜溶解于 ５ ｍＬ的去离子水中获得硝酸铜溶液，
往油酸钠和六方氮化硼的混合分散液中滴加 ３ ｍＬ 的

硝酸铜溶液， 在 ４０ ℃下搅拌至完全反应。 然后在室

温下静置 ６ ｈ， 在油酸铜充分吸附在氮化硼的表面之

后， 再将其洗涤干燥得到 ＯＬＣｕ ／ ｈ－ＢＮ 粉末。 然后在

管式炉中进行热还原得到 Ｃｕ ／ ｈ－ＢＮ 纳米复合粉体。
该过程在氮气氛围下升温至 ２９５ ℃ （升温速率为 １０
℃ ／ ｍｉｎ）， 然后在该温度下保温 ０􀆰 ５ ｈ。

试验中使用的所有试剂纯度等级均为分析纯。
１􀆰 ２　 测试分析

采用 ＸＲＤ （Ｐｈｉｌｉｐｓ Ｘ􀆳ｐｅｒｔ Ｘ－ ｒａｙ ｄｉｆｆｒａｃｔｏｍｅｔｅｒ）、
ＸＰＳ （ Ｋｒａｔｏｓ Ａｘｉｓ Ｕｌｔｒａ ＤＬＤ） 及 ＴＥＭ （ ＦＥＩ Ｔｅｃｈｎａｉ
Ｆ２０） 等分析了所制备的润滑添加剂的形貌与结构，
采用 ＴＧＡ分析添加剂的热稳定性。

采用 ＵＭＴ－ＴｒｉｂｏＬａｂ （Ｂｒｕｋｅｒ， ＵＳＡ） 摩擦磨损试

验机进行往复球盘摩擦试验， 试验所用的对偶球与盘

的均为 ３０４不锈钢材质， 球的直径为 ６􀆰 ０ ｍｍ。 文中

未特别说明时， 摩擦试验均在载荷 ６０ Ｎ、 往复速度

１０ ｍｍ ／ ｓ、 摩擦时长 ４５ ｍｉｎ的条件下进行。 在摩擦试

验之前， 将对偶球与盘在无水乙醇中超声洗净， 在空

气中干燥待用。
试验采用 ＰＡＯ１０ 基础油， 并在基础油中添加不

同质量分数的纳米铜粒子、 ｆ－ＢＮ、 Ｃｕ ／ ｈ－ＢＮ添加剂，
超声分散 ３０ ｍｉｎ 获得试验油样。 制备纳米铜粒子改

性润滑油时， 先将纳米铜用油酸进行油溶改性， 即将

自购的纳米铜分散于油酸中在 ７０ ℃温度下搅拌 ４ ｈ，
然后用乙醇溶液去除多余的油酸， 干燥即得油溶性纳

米铜添加剂。
所有的摩擦试验均采用乏油润滑 （滴加 ０􀆰 ２ ｍＬ

的油样于不锈钢盘上）。 试验后采用表面轮廓仪测量

磨痕形貌并计算磨损率， 试验所得的摩擦因数和磨损

率均为 ３次试验的平均值。
２　 结果与讨论

２􀆰 １　 Ｃｕ ／ ｈ－ＢＮ复合材料的组织结构

图 １ （ａ） 所示为原始六方氮化硼 ｐ－ＢＮ 和复合

润滑添加剂 Ｃｕ ／ ｈ －ＢＮ 的 ＸＲＤ 谱图， 可知 ｐ －ＢＮ 和

Ｃｕ ／ ｈ－ＢＮ对应的曲线都出现了六方氮化硼的衍射峰。
在２θ＝ ４３° （１１１） 和 ５０° （２００） 出现了铜的衍射峰，
说明热解还原后成功制备出 Ｃｕ ／ ｈ－ＢＮ纳米复合材料。
而在 ３７°附近出现的衍射峰对应于 ＣｕＯ， 这可能是因

为在制备的过程中部分铜被氧化。 图 １ （ｂ） 给出了

ｐ－ＢＮ 和 Ｃｕ ／ ｈ －ＢＮ 的红外光谱图， 可知复合材料

Ｃｕ ／ ｈ－ＢＮ在 ２ ８００～ ３ ０００ ｃｍ－１处出现了碳链吸收峰，
这证明所制备的复合润滑添加剂表面吸附了部分碳长
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链［１ ３ ］， 这有利于提高其在润滑油中的分散性能。 图

２给出了 ｐ－ＢＮ 和 Ｃｕ ／ ｈ－ＢＮ 的 ＴＧＡ 曲线。 可知， 相

比于 ｐ－ＢＮ， Ｃｕ ／ ｈ－ＢＮ 粉体的质量损失为 ５􀆰 １４％ （质
量分数）， 这是由于 Ｃｕ ／ ｈ－ＢＮ 表面富含含氧长碳链

（长碳链一部分来自于水热法修饰， 一部分来自于油

酸铜的热解）。

图 １　 ｐ－ＢＮ 和 Ｃｕ ／ ｈ－ＢＮ 的 ＸＲＤ谱图 （ａ）
与 ＦＴ－ＩＲ 光谱图 （ｂ）

Ｆｉｇ􀆰 １　 ＸＲＤ ｐａｔｔｅｒｎｓ （ａ） ａｎｄ ＦＴ－ＩＲ ｓｐｅｃｔｒａ
（ｂ） ｏｆ ｐ－ＢＮ ａｎｄ Ｃｕ ／ ｈ－ＢＮ

图 ２　 ｐ－ＢＮ 与 Ｃｕ ／ ｈ－ＢＮ的 ＴＧＡ曲线

Ｆｉｇ􀆰 ２　 ＴＧＡ ｃｕｒｖｅｓ ｏｆ ｐ－ＢＮ ａｎｄ Ｃｕ ／ ｈ－ＢＮ

图 ３所示为 Ｃｕ ／ ｈ－ＢＮ 纳米复合材料的低倍和高

倍 ＴＥＭ 照片。 从图 ３ （ａ） 可知， 复合材料的尺寸为

１００～２００ ｎｍ， 呈片状且厚度较薄。 从图 ３ （ｂ） 中可

观察到， ｈ－ＢＮ （００２） 和纳米铜 （１１１） 的晶面间距

分别为 ０􀆰 ２０８和 ０􀆰 ３５ ｎｍ， 说明纳米复合材料 Ｃｕ ／ ｈ－
ＢＮ由纳米铜和层状六方氮化硼组成。

图 ３　 Ｃｕ ／ ｈ－ＢＮ低倍 ＴＥＭ图 （ａ） 和高分辨 ＴＥＭ图 （ｂ）
Ｆｉｇ􀆰 ３　 ＴＥＭ ｉｍａｇｅ （ａ） ｎｄ ＨＲＴＥＭ ｉｍａｇｅ （ｂ） ｏｆ Ｃｕ ／ ｈ－ＢＮ

２􀆰 ２　 摩擦学性能

采用 ＵＭＴ－ＴｒｉｂｏＬａｂ摩擦磨损试验机对比研究了

纯油 ＰＡＯ、 ＰＡＯ＋Ｃｕ、 ＰＡＯ＋ｆ－ＢＮ、 ＰＡＯ＋Ｃｕ ／ ｈ－ＢＮ的

摩擦学性能。 以上油样中纳米添加剂的质量浓度均为

５ ｍｇ ／ ｍＬ， 试验载荷为 ６０ Ｎ， 往复速度为 １０ ｍｍ ／ ｓ，
摩擦时长为 ４５ ｍｉｎ。 图 ４ （ａ） 和 （ｂ） 分别示出了 ４
种油样的摩擦因数曲线和平均摩擦因数及磨损率。 可

知， 添加 Ｃｕ、 ｆ－ＢＮ 以及 Ｃｕ ／ ｈ－ＢＮ 能在一定程度上

降低 ＰＡＯ的摩擦因数。 其中添加纳米 Ｃｕ的油样的摩

擦因数降低并不明显， 但其磨损率却明显降低， 说明

Ｃｕ粒子的加入能够修磨摩擦界面， 起到部分的抗磨

效果。 添加 ｆ－ＢＮ和 Ｃｕ ／ ｈ－ＢＮ的油样的摩擦因数和磨

损率显著降低。 此外， 从图 ４ （ａ） 可以发现添加 ｆ－
ＢＮ和 Ｃｕ ／ ｈ－ＢＮ的试样的摩擦因数出现先突增后降低

的现象， 这与初始试验时未形成稳定的油膜相关。 当

摩擦界面形成稳定的保护膜后， 摩擦条件得以改善，
摩擦曲线趋于平缓。 对比 ＰＡＯ＋ｆ－ＢＮ和 ＰＡＯ＋Ｃｕ ／ ｈ－ＢＮ
两者的摩擦曲线磨损率可以观察到， 复合添加剂

Ｃｕ ／ ｈ－ＢＮ能显著缩短摩擦的磨合期， 其摩擦因数和磨
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损率分别降低了 １５􀆰 ４％和 ２９􀆰 ７％。 这说明 Ｃｕ ／ ｈ－ＢＮ
复合材料能形成润滑效果更好的保护膜， 从而表现出

更为优异的摩擦学性能。

图 ４　 不同油样润滑下的摩擦因数曲线 （ａ）
和平均摩擦因数及磨损率 （ｂ）

Ｆｉｇ􀆰 ４　 Ｆｒｉｃｔｉｏｎ ｃｏｅｆｆｉｃｉｅｎｔ ｃｕｒｖｅｓ （ａ）， ａｖｅｒａｇｅ ｆｒｉｃｔｉｏｎ
ｃｏｅｆｆｉｃｉｅｎｔ ａｎｄ ｗｅａｒ ｒａｔｅ （ｂ） ｆｏｒ ｔｈｅ ｐｕｒｅ ｏｉｌ ａｎｄ
ｏｉｌ ｓａｍｐｌｅｓ ｗｉｔｈ ｄｉｆｆｅｒｅｎｔ ｎａｎｏａｄｄｉｔｉｖｅｓ

为进一步研究添加剂浓度、 载荷以及速度对摩擦

性能的影响， 图 ５ 给出了复合润滑添加剂 Ｃｕ ／ ｈ－ＢＮ
在不同条件下的平均摩擦因数和磨损率。 从图 ５ （ａ）
中的摩擦因数和磨损率的变化曲线可知， 两者都随添

加剂浓度的变化呈先降后增的趋势， 即存在最优质量

浓度 ５ ｍｇ ／ ｍＬ。 这可能是因为复合添加剂 Ｃｕ ／ ｈ－ＢＮ
在 ＰＡＯ 油中浓度的变化能改变接触界面沉积膜量的

变化， 从而影响其减摩抗磨性能。 图 ５ （ｂ） 所示为

不同载荷 （往复速度 １０ ｍｍ ／ ｓ） 条件下的摩擦因数和

磨损率。 可以观察到随载荷变化摩擦因数存在最小

值， 且磨损率相应小幅增加。 这说明随着载荷的增

加， Ｃｕ ／ ｈ－ＢＮ 的抗磨减摩效果相应减弱。 这可能是

由于接触应力增大， 导致沉积于摩擦界面的固体润滑

膜磨损失效。 从图 ５ （ｃ） 可以看出， 摩擦因数和磨

损率随着速度的增加都相应降低， 这表明速度的增加

有利于润滑膜的形成。 总体而言， 在添加剂质量浓度

为 ５ ｍｇ ／ ｍＬ的油样润滑下， 摩擦因数和磨损率在不

同载荷以及速度条件下变化不明显， 这表明复合润滑

添加剂 Ｃｕ ／ ｈ－ＢＮ的减摩抗磨性能稳定。

图 ５　 ＰＡＯ＋Ｃｕ ／ ｈ－ＢＮ试样的平均摩擦因数及磨损率随添加

剂浓度 （ａ）、 载荷 （ｂ） 和速度 （ｃ） 的变化

Ｆｉｇ􀆰 ５　 Ｖａｒｉａｔｉｏｎ ｏｆ ａｖｅｒａｇｅ ｆｒｉｃｔｉｏｎ ｃｏｅｆｆｉｃｉｅｎｔ ａｎｄ ｗｅａｒ
ｒａｔｅ ｏｆ ＰＡＯ＋Ｃｕ ／ ｈ－ＢＮ ｓａｍｐｌｅ ｗｉｔｈ ａｄｄｉｔｉｖｅ
ｃｏｎｃｅｎｔｒａｔｉｏｎ （ａ）， ｌｏａｄ （ｂ） ａｎｄ ｓｐｅｅｄ （ｃ）

２􀆰 ３　 润滑机制分析

在含 Ｃｕ ／ ｈ－ＢＮ 添加剂的油样润滑条件下进行了

不同时间的摩擦磨损试验， 采用 ＳＥＭ 对不同样品进

行了磨痕表面形貌分析， 如图 ６所示。 可知， 在试验

的初始阶段 （１ ｍｉｎ）， 摩擦界面磨损剧烈， 出现黏着
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的磨屑及粗大的磨痕； 随着摩擦的进行 （１０ ｍｉｎ），
摩擦界面的形貌得到显著的改善， 结合图 ４ （ａ） 中

的摩擦因数曲线可知， 磨合阶段摩擦因数的先升高后

降低与磨损表面形貌有关； 而当摩擦试验进行到 ６ ｈ
时， 磨损表面变得更为平滑， 说明 Ｃｕ ／ ｈ－ＢＮ 在表面

沉积并起到修复磨损界面的作用。

图 ６　 Ｃｕ ／ ｈ－ＢＮ改性油样润滑下不同摩擦时间对应的磨斑 ＳＥＭ图

Ｆｉｇ􀆰 ６　 ＳＥＭ ｉｍａｇｅｓ ｏｆ ｗｅａｒ ｓｕｒｆａｃｅｓ ｗｉｔｈ ｄｉｆｆｅｒｅｎｔ ｓｌｉｄｉｎｇ ｔｉｍｅ ｕｎｄｅｒ ｔｈｅ ｌｕｂｒｉｃａｔｉｏｎ ｏｆ
Ｃｕ ／ ｈ－ＢＮ ｄｉｓｐｅｒｓｅｄ ｏｉｌ： （ａ） １ ｍｉｎ； （ｂ） １０ ｍｉｎ； （ｃ） ４５ ｍｉｎ； （ｄ） ６ ｈ

　 　 图 ７ 示出了长摩擦时间 （６ ｈ） 下油样 ＰＡＯ＋ｆ－
ＢＮ和 ＰＡＯ＋Ｃｕ ／ ｈ－ＢＮ 对应的摩擦因数曲线以及磨痕

形貌。 可知， Ｃｕ ／ ｈ－ＢＮ 改性油样的摩擦因数及对应

的磨斑宽度均小于 ｆ － ＢＮ 改性油样。 相比 ｆ － ＢＮ，
Ｃｕ ／ ｈ－ＢＮ改性油样润滑时的磨痕更平滑， 磨痕浅且均

匀， 说明 Ｃｕ ／ ｈ－ＢＮ改性油样的润滑效果要优于 ｆ－ＢＮ
改性油样。 这是因为在氮化硼表面引入纳米 Ｃｕ 能进

一步修复摩擦界面， 并且能在一定程度上将滑动摩擦

变为滚动摩擦， 从而使复合材料表现出协同润滑

效果［１２］。

图 ７　 ＰＡＯ＋ｆ－ＢＮ和 ＰＡＯ＋Ｃｕ ／ ｈ－ＢＮ油样润滑下摩擦因数曲线及对应的磨痕 ＳＥＭ图
Ｆｉｇ􀆰 ７　 Ｆｒｉｃｔｉｏｎ ｃｏｅｆｆｉｃｉｅｎｔ ａｎｄ ＳＥＭ ｉｍａｇｅｓ ｏｆ ｗｅａｒ ｓｕｒｆａｃｅｓ ｌｕｂｒｉｃａｔｅｄ ｂｙ ｏｉｌ ｓａｍｐｌｅｓ ｄｉｓｐｅｒｓｅｄ ｗｉｔｈ ｆ－ＢＮ ａｎｄ

Ｃｕ ／ ｈ－ＢＮ： （ａ） ｆｒｉｃｔｉｏｎ ｃｏｅｆｆｉｃｉｅｎｔ ｃｕｒｖｅｓ； （ｂ） ＰＡＯ＋ｆ－ＢＮ； （ｃ） ＰＡＯ＋Ｃｕ ／ ｈ－ＢＮ
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　 　 图 ８ （ａ） 给出的是 Ｃｕ ／ ｈ－ＢＮ油样润滑磨痕表面

的 ＸＰＳ 全谱图； 图 ８ （ ｂ） 和 （ ｃ ） 所 示 分 别 是

Ｃｕ ２ｐ、 Ｆｅ ２ｐ 电子的高分辨 ＸＰＳ 谱图。 从图 ８ （ ａ）
可知， 磨痕表面的成分有 Ｂ、 Ｎ、 Ｃｕ， 说明 Ｃｕ ／ ｈ－ＢＮ
在摩擦界面沉积并形成润滑膜。 从图 ８ （ｂ） 和 （ｃ）
可知， 磨痕表面沉积膜包含铜和铁的氧化物， 即 ＣｕＯ
（９３３􀆰 ３ ｅＶ）、 Ｃｕ２Ｏ （９３２􀆰 ６ ｅＶ） 以及 Ｆｅ２Ｏ３ （７２４􀆰 ７、
７１３􀆰 ２、 ７１１􀆰 ０ ｅＶ）。 这说明摩擦作用下摩擦副表面发

生了氧化， 与复合材料共同形成摩擦保护膜。
基于以上分析可知， 在摩擦的过程中 Ｃｕ ／ ｈ－ＢＮ

纳米复合润滑添加剂能沉积于摩擦界面， 修复磨痕，
使磨损界面趋于平滑； Ｃｕ 粒子的引入， 不仅能有利

于层状 ｈ－ＢＮ的层间滑移， 并与摩擦界面发生物理化

学反应， 在摩擦界面扩展形成一层氧化保护层， 因而

复合材料具有优异的减摩抗磨性能。

图 ８　 Ｃｕ ／ ｈ－ＢＮ改性油样润滑下磨痕表面的 ＸＰＳ全谱图 （ａ） 及 Ｃｕ （ｂ）、 Ｆｅ （ｃ） 的 ＸＰＳ 拟合曲线

Ｆｉｇ􀆰 ８　 ＸＰＳ ｆｕｌｌ ｓｐｅｃｔｒｕｍ （ａ） ａｎｄ Ｃｕ （ｂ）， Ｆｅ （ｃ） ＸＰＳ ｆｉｔｔｉｎｇ ｃｕｒｖｅｓ ｏｆ ｗｅａｒ ｓｃａｒ ｓｕｒｆａｃｅ ｌｕｂｒｉｃａｔｅｄ ｂｙ Ｃｕ ／ ｈ－ＢＮ ｏｉｌ ｓａｍｐｌｅ

　 　 图 ９ 所示是 Ｃｕ ／ ｈ－ＢＮ油样润滑下的摩擦机制示

意图。 摩擦过程可大致描述［１ ４ －１ ６ ］如下： 在摩擦初

始阶段， 摩擦副直接接触造成大量磨损， 同时摩擦

因数突增； 而随摩擦时间延长， 油样中的 Ｃｕ ／ ｈ－ＢＮ
逐渐沉积于摩擦界面， 可与摩擦界面发生复杂的物

理化学反应形成固体保护膜， 避免了摩擦副的直接

接触； 且沉积于摩擦界面的氮化硼发生层间滑移，
而纳米铜在一定程度上能将滑动摩擦转变为滚动摩

擦， 从而导致摩擦因数不断降低， 直至进入稳定摩

擦阶段； 随着摩擦过程的推进， 沉积于摩擦界面

Ｃｕ ／ ｈ－ＢＮ 进一步与摩擦副发生物理化学反应， 显著

降低摩擦界面的粗糙度， 润滑状态进一步改善。 试

验与分析结果表明， 相比于 ｆ－ＢＮ 和纳米 Ｃｕ ２ 种润

滑添加剂， Ｃｕ ／ ｈ－ＢＮ添加剂表现出更为优异的摩擦

学性能， 这与其组分中纳米铜和层状六方氮化硼的

协同作用相关。 层状氮化硼在摩擦界面的层间滑

移， 纳米铜在摩擦界面的填充， 同时负载于氮化硼

上的纳米铜粒子可均匀作用载荷， 从而实现复合润

滑添加剂抗磨减摩的协同作用。

图 ９　 Ｃｕ ／ ｈ－ＢＮ复合添加剂油样的润滑机制示意

Ｆｉｇ􀆰 ９　 Ｓｃｈｅｍａｔｉｃ ｏｆ ｌｕｂｒｉｃａｔｉｏｎ ｍｅｃｈａｎｉｓｍ ｏｆ ｏｉｌ ｓａｍｐｌｅ
ｗｉｔｈ Ｃｕ ／ ｈ－ＢＮ ｃｏｍｐｏｓｉｔｅ ａｄｄｉｔｉｖｅ

３　 结论

采用水热吸附及热解还原成功制备 Ｃｕ ／ ｈ－ＢＮ 纳

米复合材料， 系统研究 Ｃｕ ／ ｈ－ＢＮ 纳米复合材料作为

润滑油添加剂的摩擦学性能， 探讨其减摩抗磨机制。
结果表明：

（１） 制备的 Ｃｕ ／ ｈ －ＢＮ 纳米复合材料的尺寸为

１００～２００ ｎｍ， 呈片状且厚度较薄； ｈ－ＢＮ （００２） 和

纳米铜 （１１１） 的晶面间距分别为 ０􀆰 ２０８和 ０􀆰 ３５ ｎｍ。
（２） 摩擦过程中添加 Ｃｕ ／ ｈ－ＢＮ 的试样摩擦因数

呈现先突增后降低的现象， 添加剂 Ｃｕ ／ ｈ－ＢＮ能显著
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降低基础油 ＰＡＯ 的摩擦因数和磨损率， 能显著缩短

摩擦的磨合期。 Ｃｕ ／ ｈ－ＢＮ 的质量浓度为 ５ ｍｇ ／ ｍＬ 时

润滑效果最好， 相比于 ｆ－ＢＮ 其摩擦因数和磨损率分

别降低 １５􀆰 ４％和 ２９􀆰 ７％。 表明 Ｃｕ ／ ｈ－ＢＮ 复合材料能

形成润滑效果更好的保护膜， 从而表现出更为优异的

摩擦学性能。
（３） Ｃｕ ／ ｈ－ＢＮ 复合润滑添加剂， 在摩擦过程中

可不断沉积于磨损界面， 修复磨痕改善界面粗糙度；
纳米铜粒子在摩擦过程中发生复杂的物理化学反应，
形成摩擦反应膜； 此外 Ｃｕ 和 ｈ－ＢＮ 能发挥各自的结

构优势， 加速固体润滑膜的形成， 从而实现优异的摩

擦学性能。
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摘要： 为提升带压起下钻过程中旋转控制头胶芯密封性能， 基于虚功原理得到动态密封过程的有限元控制方程，
并进行橡胶单轴压缩试验确立胶芯变形过程中的 Ｙｅｏｈ 本构模型； 运用 ＡＢＡＱＵＳ 试验平台建立胶芯三维有限元模型，
通过模拟起下钻过程中胶芯动态密封过程， 得出密封面上受力分布规律； 研究胶芯内锥角、 外锥角、 内径等结构参数

对密封性能的影响。 结果表明： 胶芯主密封面的接触压力大于其他部位， 其中主密封面与内锥面拐点处接触压力最

大； 内锥角增大时内锥面接触压力变大， 外锥角增大时密封面接触压力波动， 内径增大时主密封面接触压力降低。 通

过正交试验对结构参数进行优化， 得到的最优结构参数组合为内锥角 ２４°、 外锥角 ６４°、 胶芯内径 ７９ ｍｍ， 优化方案的

接触压力峰值降低了 ０􀆰 ５１ ＭＰａ， Ｍｉｓｅｓ应力幅值降低了 ５７􀆰 ５％。 现场应用结果表明， 优化方案在满足胶芯密封要求前

提下， 疲劳寿命显著增长， 验证有限元仿真分析的准确性。
关键词： 旋转控制头； 胶芯； 单轴压缩试验； 密封性能； 正交试验； 优化设计
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Ｂｙ ｓｉｍｕｌａｔｉｎｇ ｔｈｅ ｄｙｎａｍｉｃ ｓｅａｌｉｎｇ ｐｒｏｃｅｓｓ ｏｆ ｒｕｂｂｅｒ ｃｏｒｅ ｉｎ ｔｈｅ ｐｒｏｃｅｓｓ ｏｆ ｄｒｉｌｌｉｎｇ ｗｉｔｈ ｐｒｅｓｓｕｒｅ，ｔｈｅ ｆｏｒｃｅ ｄｉｓｔｒｉｂｕｔｉｏｎ ｏｎ
ｔｈｅ ｍｅｃｈａｎｉｃａｌ ｓｅａｌ ｆａｃｅ ｗａｓ ｏｂｔａｉｎｅｄ．Ｔｈｅ ｉｎｆｌｕｅｎｃｅ ｏｆ ｔｈｅ ｓｔｒｕｃｔｕｒａｌ ｐａｒａｍｅｔｅｒｓ ｓｕｃｈ ａｓ ｓｕｃｈ ａｓ ｉｎｎｅｒ ｃｏｎｅ ａｎｇｌｅ，ｏｕｔｅｒ
ｃｏｎｅ ａｎｇｌｅ ａｎｄ ｉｎｎｅｒ ｄｉａｍｅｔｅｒ ｏｆ ｒｕｂｂｅｒ ｃｏｒｅ ｏｎ ｔｈｅ ｓｅａｌｉｎｇ ｐｅｒｆｏｒｍａｎｃｅ ｏｆ ｔｈｅ ｄｒｉｌｌ ｐｉｐｅ ｗｅｒｅ ｓｔｕｄｉｅｄ．Ｔｈｅ ｒｅｓｕｌｔｓ ｓｈｏｗ
ｔｈａｔ ｔｈｅ ｃｏｎｔａｃｔ ｐｒｅｓｓｕｒｅ ｏｆ ｔｈｅ ｍａｉｎ ｓｅａｌｉｎｇ ｓｕｒｆａｃｅ ｏｆ ｔｈｅ ｒｕｂｂｅｒ ｃｏｒｅ ｉｓ ｇｒｅａｔｅｒ ｔｈａｎ ｔｈａｔ ｏｆ ｏｔｈｅｒ ｐａｒｔｓ，ａｎｄ ｔｈｅ ｃｏｎｔａｃｔ
ｐｒｅｓｓｕｒｅ ａｔ ｔｈｅ ｉｎｆｌｅｃｔｉｏｎ ｐｏｉｎｔ ｂｅｔｗｅｅｎ ｔｈｅ ｍａｉｎ ｓｅａｌｉｎｇ ｓｕｒｆａｃｅ ａｎｄ ｔｈｅ ｉｎｎｅｒ ｃｏｎｉｃａｌ ｓｕｒｆａｃｅ ｉｓ ｔｈｅ ｌａｒｇｅｓｔ．Ｔｈｅ ｃｏｎｔａｃｔ
ｐｒｅｓｓｕｒｅ ｏｆ ｉｎｎｅｒ ｃｏｎｅ ｓｕｒｆａｃｅ ｉｎｃｒｅａｓｅｓ ｗｈｅｎ ｔｈｅ ｉｎｎｅｒ ｃｏｎｅ ａｎｇｌｅ ｉｎｃｒｅａｓｅｓ，ｔｈｅ ｃｏｎｔａｃｔ ｐｒｅｓｓｕｒｅ ｏｆ ｓｅａｌｉｎｇ ｓｕｒｆａｃｅ ｆｌｕｃｔｕ⁃
ａｔｅｓ ｗｈｅｎ ｔｈｅ ｏｕｔｅｒ ｃｏｎｅ ａｎｇｌｅ ｉｎｃｒｅａｓｅｓ， ａｎｄ ｔｈｅ ｃｏｎｔａｃｔ ｐｒｅｓｓｕｒｅ ｏｆ ｍａｉｎ ｓｅａｌｉｎｇ ｓｕｒｆａｃｅ ｄｅｃｒｅａｓｅｓ ｗｈｅｎ ｔｈｅ ｉｎｎｅｒ



ｄｉａｍｅｔｅｒ ｉｎｃｒｅａｓｅｓ．Ｔｈｅ ｓｔｒｕｃｔｕｒａｌ ｐａｒａｍｅｔｅｒｓ ａｒｅ ｏｐｔｉｍｉｚｅｄ ｂｙ ｏｒｔｈｏｇｏｎａｌ ｔｅｓｔ．Ｉｔ ｉｓ ｃｏｎｃｌｕｄｅｄ ｔｈａｔ ｔｈｅ ｏｐｔｉｍａｌ ｃｏｍｂｉｎａｔｉｏｎ
ｏｆ ｓｔｒｕｃｔｕｒａｌ ｐａｒａｍｅｔｅｒｓ ｉｓ ｉｎｎｅｒ ｃｏｎｅ ａｎｇｌｅ ｏｆ ２４°，ｏｕｔｅｒ ｃｏｎｅ ａｎｇｌｅ ｏｆ ６４° ａｎｄ ｉｎｎｅｒ ｄｉａｍｅｔｅｒ ｏｆ ７９ ｍｍ ｏｆ ｔｈｅ ｒｕｂｂｅｒ ｃｏｒｅ．
Ｔｈｅ ｐｅａｋ ｃｏｎｔａｃｔ ｐｒｅｓｓｕｒｅ ｏｆ ｔｈｅ ｏｐｔｉｍｉｚｅｄ ｓｃｈｅｍｅ ｉｓ ｒｅｄｕｃｅｄ ｂｙ ０．５１ ＭＰａ ａｎｄ ｔｈｅ Ｍｉｓｅｓ ｓｔｒｅｓｓ ａｍｐｌｉｔｕｄｅ ｉｓ ｄｅｃｒｅａｓｅｄ ｂｙ
５７．５％．Ｔｈｅ ｆｉｅｌｄ ａｐｐｌｉｃａｔｉｏｎ ｓｈｏｗｓ ｔｈａｔ ｔｈｅ ｆａｔｉｇｕｅ ｌｉｆｅ ｏｆ ｔｈｅ ｒｕｂｂｅｒ ｃｏｒｅ ｉｓ ｓｉｇｎｉｆｉｃａｎｔｌｙ ｉｎｃｒｅａｓｅｄ ｕｎｄｅｒ ｔｈｅ ｐｒｅｍｉｓｅ ｏｆ
ｍｅｅｔｉｎｇ ｔｈｅ ｒｅｑｕｉｒｅｍｅｎｔｓ ｏｆ ｔｈｅ ｒｕｂｂｅｒ ｃｏｒｅ ｓｅａｌ，ｗｈｉｃｈ ｖｅｒｉｆｉｅｓ ｔｈｅ ａｃｃｕｒａｃｙ ｏｆ ｔｈｅ ｆｉｎｉｔｅ ｅｌｅｍｅｎｔ ｓｉｍｕｌａｔｉｏｎ ａｎａｌｙｓｉｓ．

Ｋｅｙｗｏｒｄｓ：ｒｏｔａｔｉｎｇ ｃｏｎｔｒｏｌ ｈｅａｄ；ｒｕｂｂｅｒ ｃｏｒｅ；ｕｎｉａｘｉａｌ ｃｏｍｐｒｅｓｓｉｏｎ ｔｅｓｔ；ｓｅａｌｉｎｇ ｐｒｏｐｅｒｔｙ；ｏｒｔｈｏｇｏｎａｌ ｔｅｓｔ；ｏｐｔｉｍｉｚａｔｉｏｎ
ｄｅｓｉｇｎ

　 当井底压力低于地层孔隙压力， 地层液体可以进

入井筒并循环至地面进行有效处理的钻井方法， 称为

欠平衡钻井［１］， 因其可降低地层损害、 提升钻井效率

而被广泛运用于工程实际。 石油钻采过程中， 井喷事

故会造成人员伤亡与较大的经济损失， 并扰乱正常的

工作秩序［２］。 旋转防喷器 （ＲＢＯＰ） 是欠平衡带压起

下钻过程中重要的井控装备［３］， 可有效预防井喷事故

的发生。 ＲＢＯＰ 胶芯用以密封钻杆与井筒之间的环

空， 它与钻杆间的接触压力极大地影响着防喷器的密

封性能［４］。 现如今， 欠平衡钻采作业中对胶芯密封性

能要求越来越高， 而国内生产的旋转控制头胶芯密封

性与国外同类产品存在较大差距［５－７］。 因此， 改善胶

芯的密封性能可有效提高作业安全性， 降低经济损

失， 推进带压设备的国产化进程。
欠平衡钻井过程中， 由于需要反复进行起钻与下

钻操作、 反复过钻杆本体与钻杆接头， 胶芯密封面受

交变循环应力而易产生疲劳失效［８］， 如图 １所示。 因

此， 在满足密封要求的前提下， 需要降低接触面上的

应力幅值。 目前常用 ２种方法描述橡胶材料的力学性

能： 第一种基于热力学统计方法， 认为橡胶中熵的减

少致使橡胶弹性力恢复； 另一种是唯象学理论， 将橡

胶视作连续介质， 用应变能密度来描述橡胶的力学性

质［９］。 许多学者基于现象学理论建立了胶芯动态密封

ＣＡＥ模型， 并对其密封性能进行了研究。 ２００２ 年，
王复东［１０］利用 ＡＮＳＹＳ软件对旋转控制头胶芯进行有

限元分析， 研究了井压、 过盈量、 摩擦等对胶芯与钻

杆间的接触压力的影响， 并运用现场实验证明了仿真

方法的有效性。 ２００７ 年， 付海龙等［１１］在 ＣＯＭＳＯＬ 软

件上建立过油管防喷器分析模型， 并通过改变油室控

制压力及胶芯长径比改进了胶芯的密封性能。 ２００８
年， ＬＩ和 ＺＨＡＮＧ［１２］通过 ＡＢＡＱＵＳ软件建立了胶芯有

限元模型， 分析了欠平衡带压起下钻过程中胶芯与钻

杆之间的接触压力分布规律。 ２０１２ 年， 魏晓东等［１３］

基于 Ｍｏｏｎｅｙ－Ｒｉｖｌｉｎ 本构模型， 对井口偏心工况下的

接触情况进行了分析。 ２０１５ 年， 刘亮等人［１４］探讨了

胶芯在不同密封环境下的失效机制。 ２０１７ 年， ＨＵ
等［１５］基于橡胶的超弹性本构和有限元分析方法， 探

讨炭的粒径与含量对胶芯密封性能的影响； 马卫国

等［１６］选用 Ｏｇｄｅｎ 模型作为胶芯本构模型， 研究了井

筒压力对带压作业防喷器闸板胶芯的疲劳寿命及密封

失效的影响。 ２０１９ 年， 姚尧等人［１７］基于载荷迭代方

法， 对煤层气井气控环形防喷器胶芯各变形阶段的接

触压力方程进行推导， 并通过有限元仿真进行验证。
２０２０年， 何宇航等［１８］基于单轴拉伸与压缩试验确立

橡胶材料本构关系， 并探讨常用钻杆与胶芯的最优搭

配组合。

图 １　 胶芯疲劳失效

Ｆｉｇ􀆰 １　 Ｆａｔｉｇｕｅ ｆａｉｌｕｒｅ ｏｆ ｒｕｂｂｅｒ ｃｏｒｅ： （ａ） ｂｏｔｔｏｍ
ｆａｉｌｕｒｅ； （ｂ） ｓｅａｌｉｎｇ ｓｕｒｆａｃｅ ｆａｉｌｕｒｅ

综上所述， 胶芯结构、 橡胶材料种类与配方、 实

际工况等是影响钻杆与胶芯间接触压力和胶芯使用寿

命的重要因素。 而目前的研究大多基于有限元仿真方

法来分析单一因素对胶芯密封性能的影响、 胶芯材料

配方优选与接触压力分布规律。 本文作者考虑到因素

间的耦合作用， 基于橡胶单轴压缩试验结果， 选用

Ｙｅｏｈ模型作为胶芯变形过程中的本构模型， 运用

ＡＢＡＱＵＳ试验平台建立胶芯三维有限元模型， 分析起

下钻过程中胶芯动态密封过程与密封面受力情况； 分

析单个胶芯结构参数变化对接触压力的影响， 并基于

正交试验在胶芯内、 外锥角与内径等参数共同作用下

时对胶芯结构进行优化， 通过现场应用验证仿真分析

的准确性。
１　 动态密封力学方程

带压起下钻时， 胶芯在起密封作用的同时会因产
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生大变形而进入塑性状态， 胶芯与钻杆间的接触和密

封过程是一个复杂的非线性问题［１９］。 利用虚功原理

可以建立动态密封过程的有限元控制方程：

∭
ｖ
σｉｊδεｉ ｊ ｄ ｖ ＝ ∭ｖ

ｘ ｉδｕｉ ｄｖ ＋ ∬
ｓ
ｘ ｉδｕｉ ｄｓ （１）

式中： σｉｊ为静力允许应力； δε ｉ ｊ
为虚应变； ｖ 为给

定的体积力边界； ｘ ｉ为单位载荷矢量； δｕｉ为虚位移；
ｓ 为给定的面力边界。
２　 胶芯动态密封有限元分析

２􀆰 １　 橡胶芯材料参数的确定

２􀆰 １􀆰 １　 单轴压缩试验

为确定丁腈橡胶材料的本构关系， 首先对橡胶试

样进行单轴压缩试验。 试验设备选用图 ２ （ａ） 所示的

万能材料试验机， 并选用图 ２ （ｂ） 所示的圆柱状试

样， 试样直径为 （２９􀆰 ０ ± ０􀆰 ５） ｍｍ， 高度为 （１２􀆰 ５ ±
０􀆰 ５） ｍｍ， 基 于 标 准 ＧＢ ／ Ｔ ２９４１—２００６ 和 ＧＢ ／ Ｔ
７７５７—１９９３进行试验［２０ －２１ ］， 取 ５ 组数据的平均值作

为试验结果。

图 ２　 单轴压缩试验

Ｆｉｇ􀆰 ２　 Ｕｎｉａｘｉａｌ ｃｏｍｐｒｅｓｓｉｏｎ ｔｅｓｔ： （ａ） ｔｅｓｔ
ｉｎｓｔｒｕｍｅｎｔ； （ｂ） ｃｏｍｐｒｅｓｓｉｏｎ ｓａｍｐｌｅ

２􀆰 １􀆰 ２　 Ｙｅｏｈ本构模型

基于唯象学理论的常见本构模型有 Ｍｏｏｎｅｙ－Ｒｉｖ⁃
ｌｉｎ、 Ｙｅｏｈ与 Ｏｇｄｅｎ ３ 种， 运用 ＡＢＡＱＵＳ 软件将单轴
压缩试验数据分别与上述 ３种本构模型进行拟合， 结
果如图 ３ 所示。 Ｙｅｏｈ 本构关系的拟合程度较高， 因
此文中选用 Ｙｅｏｈ本构模型来描述带压起下钻过程中
胶芯的应力－应变关系， 拟合所得模型系数为 Ｃ１０ ＝
１􀆰 １１７ ＭＰａ， Ｃ２０ ＝ ０􀆰 ０５９ ＭＰａ， Ｃ３０ ＝ ０􀆰 ４１２ ＭＰａ。

图 ３　 本构模型与试验数据拟合

Ｆｉｇ􀆰 ３　 Ｆｉｔｔｉｎｇ ｏｆ ｃｏｎｓｔｉｔｕｔｉｖｅ ｍｏｄｅｌ ａｎｄ ｔｅｓｔ ｄａｔａ： （ａ） Ｙｅｏｈ ｍｏｄｅｌ； （ｂ） Ｍｏｏｎｅｙ－Ｒｉｖｌｉｎ ｍｏｄｅｌ； （ｃ） Ｏｇｄｅｎ ｍｏｄｅｌ

２􀆰 ２　 ＣＡＥ模型的建立

以国产 １１􀆰 ６７ ｍｍ 钻杆的下部自封式胶芯为研

究对象， 其中胶芯由胶芯本体与铁芯组成， 钻杆由

钻杆接头与钻杆本体组成。 根据钻杆与胶芯结构，
建立胶芯动态密封三维有限元模型， 如图 ４ 所示。
其中钻杆均设为解析刚体， 胶芯与铁芯均设为可变

形体， 胶芯本体与铁芯之间的接触类型为绑定， 钻

杆与胶芯本体之间的摩擦因数设为 ０􀆰 ３， 并将 ７
ＭＰａ的井口压力均布于胶芯外表面， 铁芯上表面为

全约束。 以六面体 Ｃ３Ｄ８Ｒ 划分三维模型网格， 网

格数为 ５２ ２０４。 设定初始方案中内锥角为 ２８°， 外

锥角为 ６０°， 胶芯内径为 ７２ ｍｍ， 以 ０􀆰 ７５ ｍ ／ ｓ 的速

度带压起下钻。

图 ４　 胶芯本体结构与密封过程有限元模型

Ｆｉｇ􀆰 ４　 Ｃｏｒｅ ｂｏｄｙ ｓｔｒｕｃｔｕｒｅ （ａ） ａｎｄ ｆｉｎｉｔｅ ｅｌｅｍｅｎｔ
ｍｏｄｅｌ （ｂ） ｏｆ ｓｅａｌｉｎｇ ｐｒｏｃｅｓｓ
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２􀆰 ３　 密封面受力情况

为分析胶芯在密封过程中的受力情况， 在密封面

上自上而下取 １９个点， 如图 ５所示， 并按 １～１９对其

进行编号， 对接触压力创建场变量输出。 该 １９ 个点

在起钻过程中平稳过接头时刻的接触压力如图 ６ 所

示， 从点 １至点 １１接触压力整体呈上升趋势， 点 １１
至点 １９接触压力整体呈下降趋势， 点 １１为主密封面

与内锥面间的拐点。 由此可知， 在胶芯内锥面与主密

封面相交处容易产生应力集中现象。

图 ５　 取样点分布示意

Ｆｉｇ􀆰 ５　 Ｄｉｓｔｒｉｂｕｔｉｏｎ ｏｆ ｓａｍｐｌｉｎｇ ｐｏｉｎｔｓ

图 ６　 取样点处的接触压力

Ｆｉｇ􀆰 ６　 Ｃｏｎｔａｃｔ ｐｒｅｓｓｕｒｅ ａｔ ｔｈｅ ｓａｍｐｌｉｎｇ ｐｏｉｎｔ

图 ７与图 ８分别显示了利用三维有限元分析时平

稳过接头时刻的接触压力与 Ｍｉｓｅｓ 应力云图， 主密封

面较之其他部位的接触压力与 Ｍｉｓｅｓ应力更大。

图 ７　 密封段接触压力分布 （ＭＰａ）
Ｆｉｇ􀆰 ７　 Ｃｏｎｔａｃｔ ｐｒｅｓｓｕｒｅ ｄｉｓｔｒｉｂｕｔｉｏｎ ｉｎ ｓｅａｌｉｎｇ ｓｅｃｔｉｏｎ （ＭＰａ）

图 ８　 密封段 Ｍｉｓｅｓ应力分布 （ＭＰａ）
Ｆｉｇ􀆰 ８　 Ｍｉｓｅｓ ｓｔｒｅｓｓ ｄｉｓｔｒｉｂｕｔｉｏｎ ｉｎ ｓｅａｌｉｎｇ ｓｅｃｔｉｏｎ （ＭＰａ）

在胶芯主密封段自上而下取 ３个点， 观测起下钻

过程中接触压力变化情况， 变化规律如图 ９所示。 初

始时刻 （ ｔ＝ ０）， 钻杆与胶芯尚未接触； ０ ～ ｔ１为下钻

过程中钻杆本体逐渐插入胶芯时段， ｔ１ ～ ｔ２为下钻过

程中钻杆本体第一次平稳过胶芯时段， ｔ２ ～ ｔ３为下钻

过程中钻杆接头逐渐插入胶芯时段， ｔ３ ～ ｔ４为下钻过

程中钻杆接头平稳过胶芯时段， ｔ４ ～ ｔ５为下钻过程中

钻杆接头逐渐捅出胶芯时段， ｔ５ ～ ｔ６为下钻过程中钻

杆本体第二次平稳过胶芯时段； ｔ６ ～ ｔ７为起钻过程中

钻杆本体第一次平稳过胶芯时段， ｔ７ ～ ｔ８为起钻过程

中钻杆接头逐渐插入胶芯时段， ｔ８ ～ ｔ９为起钻过程中

钻杆接头平稳过胶芯时段， ｔ９ ～ ｔ１０为起钻过程中钻杆

接头逐渐捅出胶芯时段， ｔ１０ ～ ｔ１１为起钻过程中钻杆本

体第二次平稳过胶芯时段。 起下钻过程中， 钻杆本体

平稳过胶芯时的接触压力低于钻杆接头平稳过胶芯时

的接触压力， 钻杆本体第一次与第二次平稳过胶芯时

的接触压力相等； 钻杆本体和钻杆接头在下钻过程中

平稳过胶芯时的接触压力比起钻过程中平稳过胶芯时

略低； 钻杆本体和钻杆接头过胶芯时的过渡段， 接触

压力变化幅度较大。

图 ９　 带压起下钻过程接触压力变化

Ｆｉｇ􀆰 ９　 Ｃｈａｎｇｅ ｏｆ ｃｏｎｔａｃｔ ｐｒｅｓｓｕｒｅ ｄｕｒｉｎｇ ｔｈｅ ｔｒｉｐ ｗｉｔｈ ｐｒｅｓｓ
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３　 胶芯结构参数的影响及优化

３􀆰 １　 单因素对密封性能的影响

带压起下钻过程中， 旋转控制头胶芯的结构极大

地影响着其密封性能。 为更好地改进胶芯结构， 通过

一次因子试验分别对不同内、 外锥角与内径情况下胶

芯与钻杆间的接触压力进行分析， 得出单个胶芯结构

参数变化对接触压力的影响规律。
３􀆰 １􀆰 １　 内锥角对接触压力的影响

钻杆与胶芯间的密封面可分为主密封面与辅助密

封面， 内锥面为辅助密封面， 在起下钻过程中起过渡

与辅助密封作用［２２］。 如图 １０ 所示， 胶芯内锥角为主

密封面与辅助密封面间的夹角； 固定点 Ａ， 当点 Ｂ 朝

Ｂ１移动时， 内锥角增大， 朝 Ｂ２移动时减小。 分别在

内锥角为 ２５°、 ３０°、 ３５°、 ４０°的情况下分析主密封段

胶芯与钻杆间接触压力作用规律， 提取起钻过程中平

稳过钻杆接头时刻密封面上的接触压力， 结果如图

１１所示。 图 １１中， 波峰处为主密封面与辅助密封面

间的拐角， 波峰之前为辅助密封面， 波峰之后为主密

封面； 随着内锥角的增大， 辅助密封面上接触压力逐

渐增加， 主密封面上变化不大。 当内锥角增大时， 内

锥面附近胶芯体积有所增加， 密封过程中钻杆与胶芯

在该处的过盈量有所增加， 从而使得内锥面上接触压

力变大。

图 １０　 内锥角及其变化过程

Ｆｉｇ􀆰 １０　 Ｉｎｎｅｒ ｃｏｎｅ ａｎｇｌｅ ａｎｄ ｉｔｓ ｃｈａｎｇｅ ｐｒｏｃｅｓｓ

图 １１　 内锥角对接触压力的影响

Ｆｉｇ􀆰 １１　 Ｉｎｆｌｕｅｎｃｅ ｏｆ ｉｎｎｅｒ ｃｏｎｅ ａｎｇｌｅ ｏｎ ｃｏｎｔａｃｔ ｐｒｅｓｓｕｒｅ

３􀆰 １􀆰 ２　 外锥角对接触压力的影响

如图 １２ 所示， 外锥角为胶芯外锥面与底面的夹

角； 固定点 Ａ， 当点 Ｃ 朝 Ｃ１移动时， 外锥角减小， 朝

Ｃ２移动时增大。 分别在外锥角为 ５７°、 ６０°、 ６３°、
６６°、 ６９°的情况下分析主密封段胶芯与钻杆间接触压

力作用规律， 并提取整个起下钻过程中密封面上的接

触压力峰值与 Ｍｉｓｅｓ应力最大值， 结果如图 １３ 所示。
可知， 外锥角增大时， 密封面上接触压力峰值与 Ｍｉ⁃
ｓｅｓ应力最大值均有所波动， 其中外锥角为 ６９°时最

小。 当外锥角变化时， 胶芯厚度产生变化， 对抗压性

产生影响， 又由于井口压力方向与外锥面垂直， 外锥

角变化时会引起外压的作用方向产生变化。 由此， 外

锥角的变化会影响密封面受力情况， 其应力峰值也会

产生变化。

图 １２　 外锥角及其变化过程

Ｆｉｇ􀆰 １２　 Ｅｘｔｅｒｎａｌ ｃｏｎｅ ａｎｇｌｅ ａｎｄ ｉｔｓ ｃｈａｎｇｅ ｐｒｏｃｅｓｓ

图 １３　 外锥角对密封面受力的影响

Ｆｉｇ􀆰 １３　 Ｉｎｆｌｕｅｎｃｅ ｏｆ ｏｕｔｅｒ ｃｏｎｅ ａｎｇｌｅ ｏｎ ｓｅａｌｉｎｇ ｓｕｒｆａｃｅ ｆｏｒｃｅ

３􀆰 １􀆰 ３　 内径对接触压力的影响

胶芯内径 ｄ 是影响接触程度的重要因素， 其变化

过程如图 １４所示， 由 ｄ 变为 ｄ１时， 内径增大。 分别

在内径为 ６５、 ７０、 ７５、 ８０、 ８５ ｍｍ的情况下分析主密

封段胶芯与钻杆间接触压力作用规律， 并提取起钻过

程中过钻杆接头时刻密封面上的接触压力， 结果如图

１５所示。 图 １５中， 波峰之前为辅助密封面， 波峰之

后为主密封面； 随着胶芯内径的增大， 主密封段接触
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压力有所降低。 增大胶芯内径将减小主密封段胶芯与

钻杆间的过盈量， 从而减小钻杆通过时胶芯的张紧

力， 接触显著降低。

图 １４　 内径及其变化过程

Ｆｉｇ􀆰 １４　 Ｉｎｎｅｒ ｄｉａｍｅｔｅｒ ａｎｄ ｉｔｓ ｃｈａｎｇｅ ｐｒｏｃｅｓｓ

图 １５　 内径对接触压力的影响

Ｆｉｇ􀆰 １５　 Ｉｎｆｌｕｅｎｃｅ ｏｆ ｉｎｎｅｒ ｄｉａｍｅｔｅｒ ｏｎ ｃｏｎｔａｃｔ ｐｒｅｓｓｕｒｅ

３􀆰 ２　 基于正交试验的结构参数优化

在胶芯大变形过程中， 各结构因素并非独立影

响， 还存在耦合作用， 所以进行优化前需要充分考虑

多因素共同作用带来的影响。 文中采用正交试验设计

从多个试验因素组合中进行优选［２３］。
将有限元分析与正交试验相结合， 基于数值模拟

试验结果得出各试验方案中 σｃ （接触压力） 的范围

与 σｍ （Ｍｉｓｅｓ 应力） 的幅值 σａ， 记钻杆本体平稳过

胶芯时的最小 Ｍｉｓｅｓ 应力为 σｍ（ｍｉｎ）， 记钻杆接头平稳

过胶芯时的最大 Ｍｉｓｅｓ应力为 σｍ（ｍａｘ）， 则：

σａ ＝
σｍ（ｍａｘ） －σｍ（ｍｉｎ）

２
（２）

由于最低密封要求为 ７ ＭＰａ， 所用丁腈橡胶芯材

料许用应力值为 ２５ ＭＰａ， 记起下钻过程中密封面间

最小接触压力为 σｃ（ｍｉｎ）、 最大接触压力为 σｃ（ｍａｘ）， 则

建立如下优选模型：

ｍｉｎσａ ＝ｍｉｎ
σｍ（ｍａｘ） －σｍ（ｍｉｎ）

２
æ

è
ç

ö

ø
÷ （３）

ｓｔ． σｃ（ｍｉｎ） ＞７
σｃ（ｍａｘ） ＜２５
选定内锥角 Ａ、 外锥角 Ｂ、 胶芯内径 Ｃ作为试验

因子， 设定起下钻速度 ｖ ＝ ０􀆰 ７５ ｍ ／ ｓ， 以提升胶芯密

封性能和使用寿命为试验目标， 选用 Ｌ９ （３４） 正交

表， 进行三水平三因素试验， 试验因子及其水平安排

见表 １， ９次试验方案及其结果见表 ２。

表 １　 试验因子及其水平

Ｔａｂｌｅ １　 Ｔｅｓｔ ｆａｃｔｏｒｓ ａｎｄ ｔｈｅｉｒ ｌｅｖｅｌｓ

水平 内锥角 Ａ ／ （°） 外锥角 Ｂ ／ （°） 胶芯内径 Ｃ ／ ｍｍ

１ ２４ ５９ ７２

２ ２８ ６４ ７９

３ ３２ ６９ ８５

表 ２　 正交试验结果

Ｔａｂｌｅ ２　 Ｏｒｔｈｏｇｏｎａｌ ｔｅｓｔ ｒｅｓｕｌｔｓ

试验

序列
Ａ Ｂ Ｃ

σｃ（ｍｉｎ） ／

ＭＰａ

σｃ（ｍａｘ） ／

ＭＰａ
σａ ／ ＭＰａ

１ １ １ １ ８．２５ ２４．３２ ６．０５

２ １ ２ ２ ７．５６ ２３．１０ ３．６２

３ １ ３ ３ ７．５１ ２５．４７ ２．５６

４ ２ １ １ ８．４９ ２３．６７ ５．９１

５ ２ ２ ２ ７．４７ ２４．４４ ３．６９

６ ２ ３ ３ ６．７４ ２２．８２ ２．５７

７ ３ １ ３ ６．５５ ２１．２５ ２．５８

８ ３ ２ １ ７．８２ ２１．５３ ５．８２

９ ３ ３ ２ ９．９２ ２８．８８ ４．００

由表 ２可知， 不满足优选模型条件的为第 ３ 次、
第 ６次和第 ７次试验， 其余 ６组试验中， 第 ２次试验

的 Ｍｉｓｅｓ应力幅值 σａ最小。 极差分析指将每一列的极

差求解出来， 因子的影响越大， 极差越大［２４］。 对 ９
组试验的 Ｍｉｓｅｓ应力幅值进行极差分析， Ｗ ｉ表示某试

验因子在第 ｉ 水平下的 Ｍｉｓｅｓ 应力幅值总和， ｗ ｉ表示

试验因子在第 ｉ 水平下分析的 Ｍｉｓｅｓ 应力幅值算术平

均值， θ 为极差， 极差分析结果见表 ３。 可知， 试验

中各试验因子对 Ｍｉｓｅｓ应力幅值的影响按从大到小排

序为胶芯内径、 外锥角、 内锥角， 根据极差分析结果

所取的最优解为 Ａ２Ｂ３Ｃ３， 其试验因子与第 ６ 次试验

的相同， 不满足密封要求。
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表 ３　 极差分析及其结果

Ｔａｂｌｅ ３　 Ｒａｎｇｅ ａｎａｌｙｓｉｓ ａｎｄ ｉｔｓ ｒｅｓｕｌｔｓ
极差 Ａ Ｂ Ｃ
Ｗ１ １２．２３ １４．５４ １７．７８
Ｗ２ １２．１７ １３．１３ １１．３１
Ｗ３ １２．４０ ９．１３ ７．７１
ｗ１ ４．０８ ４．８５ ５．９３
ｗ２ ４．０６ ４．３８ ３．７７
ｗ３ ４．１３ ３．０４ ２．５７
θ ０．０７ １．８０ ３．３６

　 　 综合考虑， 以正交试验第 ２次试验方案为最优方

案， 该方案中各试验因子水平数为 Ａ１Ｂ２Ｃ２。 如表 ４
所示， 将初始方案与优化后试验方案的仿真分析结果

进行对比， ２种方案均能满足密封要求， 且接触压力

峰值低于材料许用应力值； 但优化方案的接触压力峰

值降低了 ０􀆰 ５１ ＭＰａ， Ｍｉｓｅｓ 应力幅值降低了 ５７􀆰 ５％，
受交变循环应力而发生疲劳失效的周期将会有所

增长。

表 ４　 优化前后结果对比

Ｔａｂｌｅ ４　 Ｃｏｍｐａｒｉｓｏｎ ｏｆ ｒｅｓｕｌｔｓ ｂｅｆｏｒｅ ａｎｄ ａｆｔｅｒ ｏｐｔｉｍｉｚａｔｉｏｎ

方案 Ａ ／ （°） Ｂ ／ （°） Ｃ ／ ｍｍ ｖ ／ （ｍ·ｓ－１） σｃ（ｍｉｎ） ／ ＭＰａ σｃ（ｍａｘ） ／ ＭＰａ σａ ／ ＭＰａ

初始方案 ２８ ６０ ７２ ０．７５ ８．６３ ２３．６１ ５．７０

优化方案 ２４ ６４ ７９ ０．７５ ７．５６ ２３．１０ ３．６２

４　 胶芯现场应用

结构优化前胶芯在钻采过程中的平均使用寿命为

９０ ｈ， 密封性可满足一般钻采要求。 将优化后的胶芯

运用于四川盆地多个油田钻采现场， 现场应用结果如

表 ５所示。 可知， 优化后胶芯的密封性能良好， 能够

满足欠平衡带压起下钻过程中的钻采要求， 且寿命有

所增长， 从而证明了胶芯三维有限元仿真结果的正

确性。

表 ５　 现场应用相关参数

Ｔａｂｌｅ ５　 Ｒｅｌｅｖａｎｔ ｐａｒａｍｅｔｅｒｓ ｏｆ ｆｉｅｌｄ ａｐｐｌｉｃａｔｉｏｎ

地点 钻进深度 ｈ ／ ｍ 使用数量 ／只 平均寿命 ｔ ／ ｈ
珙县某井 ２ ３１４ ４ １０６
东安某井 ２ ９３５ ６ １０８
龙岗某井 １ ５２９．４ １４ １１２

５　 结论

（１） 胶芯主密封面的接触压力大于其他部位，
主密封面与内锥面拐点处取最大值， 该处易产生应力

集中效应。 欠平衡起下钻过程中， 起钻时的接触压力

更大， 过钻杆本体时的接触压力低于过钻杆接头。
（２） 分析单一结构参数对接触压力的影响， 结

果表明： 内锥角增大时， 辅助密封段接触压力增大；
外锥角变化时， 起下钻过程中密封面接触压力峰值与

Ｍｉｓｅｓ应力最大值产生波动； 内径增大时， 主密封段

接触压力减小。 考虑多因素耦合作用， 基于正交试验

优化的结构参数组合为内锥角 ２４°、 外锥角 ６４°、 内

径 ７９ ｍｍ， 对应的试验因子水平为 Ａ１Ｂ２Ｃ２。 相比初

始方案， 优化方案的接触压力峰值降低了 ０􀆰 ５１ ＭＰａ，
Ｍｉｓｅｓ应力幅值降低了 ５７􀆰 ５％， 受交变循环应力而发

生疲劳失效的周期将会有所增长。 极差分析结果显

示： 对主密封面 Ｍｉｓｅｓ应力幅值的影响程度排序依次

为胶芯内径、 外锥角、 内锥角。
（３） 对优化后的胶芯在珙县、 东安等地区的油

田进行现场应用， 得出胶芯在优化后密封性能可满足

钻采要求， 且胶芯密封面寿命较之优化前有所增长，
验证了胶芯三维有限元仿真分析的正确性。
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摘要： 针对磷酸厂渣浆泵机械密封因端面变形而导致的使用寿命缩短问题， 以渣浆泵背对背型双端面机械密封密

封环为研究对象， 采用整体法， 根据实际工况建立密封环热力耦合三维计算模型， 研究密封环温度场分布及端面变形

情况， 分析不同工况下密封环热力变形对机械密封正常工作的影响。 结果表明： 密封环最高温度出现在静环内侧， 且

温度沿径向朝静环外侧逐渐降低； 环境温度对密封环热力变形有显著影响， 高温环境下机械密封更容易失效； 密封端

面受到热力耦合的影响， 从平行面变为收敛面， 造成密封面迅速磨损， 泄漏量增大； 根据端面变形形状， 可考虑将该

机械密封改造为非接触式机械密封， 从而提高使用寿命。
关键词： 渣浆泵； 机械密封； 热力耦合； 端面变形； 收敛面
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　  渣浆泵多用于输送固液混合浆体， 固液两相流 体中的硬质颗粒会对渣浆泵关键零部件机械密封造成

损伤， 从而导致机械密封失效， 使用寿命缩短。 据调

研， 当渣浆泵的扬程大于 ４０ ｍ， 转速大于 １ ０００
ｒ ／ ｍｉｎ时， 机械密封使用寿命低于半年［ １ ］。 同时， 机

械密封价格昂贵， 占泵成本 ２０％左右， 频繁检修与

更换机械密封， 不仅造成额外的维护成本， 而且会对

环境造成污染［２－３ ］。 以某磷酸厂为例， ４０％的渣浆泵

失效源于机械密封失效， 机械密封失效中又有 ４０％



的失效源于端面失效。 该厂机械密封使用寿命为

２ ０００ ｈ， 而 ＧＢ ／ Ｔ ３３５０９—２０１７ 规定使用寿命不少于

４ ０００ ｈ［４］。 因此研究渣浆泵机械密封端面失效机制

从而有效延长其使用寿命， 对于提升生产效率， 提高

经济效益具有重要意义。
关于渣浆泵双端面机械密封， 国内外学者已进行

了相关研究。 胡昌良［５］对氧化铝两相流渣浆泵进行了

改造， 将填料密封改为机械密封， 并为此设计了一套

机械密封 ＺＪ７５。 邹强［６］以乳液混合器双端面机械密

封为对象， 研究了冲洗对密封热特性及热力变形特性

的影响规律。 于蒙蒙等［７］以外圆弧槽机械密封为研究

对象， 分析密封环在热－力耦合作用下， 工况参数、
端面槽区的尺寸参数对密封环端面温度、 变形的影

响。 樊智敏等［８］以深海推进器等水下设备用机械密封

为对象， 研究了深海变工况下机械密封动、 静环端面

热－力耦合变形情况。 刘进祥等［９］采用结构－热多场

耦合分析方法， 分析金属波纹管在不同温差工况下的

变形场、 应力场和疲劳寿命变化规律。 ＢＡＩＬＬＳ［１０］用
２个实际案例对比了双端面机械密封在渣浆泵中对填

料密封的优势。 目前国内针对矿山环境下渣浆泵机械

密封端面变形的研究较少。
本文作者针对磷酸厂渣浆泵机械密封因端面变形

而导致的使用寿命缩短问题， 以渣浆泵背对背型双端

面机械密封摩擦副密封环为研究对象， 采用整体法，
根据实际工况， 建立了摩擦副密封环热力耦合三维计

算模型， 得到了密封环温度场分布及端面变形情况，
分析了不同工况下密封环热力变形对机械密封正常工

作的影响。
１　 摩擦副密封环数字化建模

某渣浆泵双端面机械密封采用镶嵌式摩擦副密封

环， 尺寸见表 １。 建模时， 为防止结果出现应力奇

异， 将摩擦副端面倒角改为倒圆角， 三维模型见图

１。 密封件材料参数见表 ２。

表 １　 摩擦副密封环尺寸

Ｔａｂｌｅ １　 Ｆｒｉｃｔｉｏｎ ｐａｉｒ ｓｅａｌ ｒｉｎｇ ｓｉｚｅ

机械密封零件 径向尺寸 ｒ ／ ｍｍ 轴向尺寸 ｌ ／ ｍｍ

动环外径 １０２．５０．２１０．１７ ６

动环座内径 １０２．５０．０５０．００ ２２

静环外径 １０５．５０．２１０．１７ ７

静环座内径 １０５．５０．０５０．００ ２５

图 １　 摩擦副密封环三维模型

Ｆｉｇ􀆰 １　 Ｔｈｒｅｅ ｄｉｍｅｎｓｉｏｎａｌ ｍｏｄｅｌ ｏｆ ｆｒｉｃｔｉｏｎ ｐａｉｒ ｓｅａｌ ｒｉｎｇ

表 ２　 密封件材料参数

Ｔａｂｌｅ ２　 Ｓｅａｌ ｍａｔｅｒｉａｌ ｐａｒａｍｅｔｅｒｓ

参数
ＹＷＮ８
密封环

３１６Ｌ
密封环座

密度 ρ ／ （ｋｇ·ｍ－３） １５ ３００ ７ ９８０
弹性模量 Ｅ ／ ＧＰａ ５９６ １９５

泊松比 ０．２３ ０．３
热导率 ｋ ／ （Ｗ·ｍ－１·Ｋ－１） ９６ １６．２
比热容 Ｃ ／ （Ｊ·ｋｇ－１·Ｋ－１） ５５０ ５０２
线膨胀系数 β ／ （１０－６Ｋ－１） ６．５ １７．３

进行仿真前， 为减少计算量同时保证精度， 需进

行网格无关性验证。
从图 ２可知， 网格超过 １５２ ５１９ 后， 应力值保持

不变。 此外因端面边缘倒圆角， 还应观察边缘是否出

现最大区域超过 ２层网格的赫兹应力。
从图 ３可知， 网格数达到 １８７ １３４ 时， 满足前述

条件。

图 ２　 网格无关性分析

Ｆｉｇ􀆰 ２　 Ｇｒｉｄ ｉｎｄｅｐｅｎｄｅｎｃｅ ａｎａｌｙｓｉｓ
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图 ３　 １８７ １３４网格数应力云图

Ｆｉｇ􀆰 ３　 Ｓｔｒｅｓｓ ｎｅｐｈｏｇｒａｍ ｏｆ １８７ １３４ ｇｒｉｄ ｎｕｍｂｅｒ

２　 热力耦合分析

２􀆰 １　 密封环热力耦合分析基本假设

机械密封实际工况十分复杂， 为了简化计算， 作

出如下假设：
（１） 密封环结构、 温度场、 加载的边界条件均

为轴对称；
（２） 密封环材料和密封介质、 冲洗液的性质不

随温度变化， 密封介质以及冲洗液的温度是恒定的；
（３） 由于接触式机械密封泄漏量较小， 可以忽

略泄漏所带走的热量；
（４） 假设摩擦所产生热量全部在密封环之间传

递， 忽略搅拌和热辐射所产生的热量损失， 与空气侧

接触边缘视为绝热；
（５） 密封环在工作时， 假定密封环端面平行，

不考虑热力变形对温度场分布的影响。
２􀆰 ２　 热力学参数计算

在密封状态下， 可将摩擦热作为热源， 摩擦热由

端面沿轴向传给动静环。 同时动静环将与冲洗液， 泵

送介质发生液体对流换热。 机械密封与密封腔接触面

发生固体界面接触换热。
２􀆰 ２􀆰 １　 热流密度计算

机械密封动静环间的摩擦热流密度计算公
式［１１］为

ｑ＝ ｆ ｖｐｃ （１）
式中： ｆ 为混合摩擦因数， 可通过公式 （２） 计

算； ｖ 为动环端面平均线速度； ｐｃ为端面比压。

ｆ＝
２πＧ
ｈ ／ ｒｍ
＋ｆｄ（１－Ｋ ｆ） （２）

式中： Ｇ 为工况参数； ｈ 为密封面间隙， 根据文

献［１１］得 ｈ ＝ ０􀆰 ３４４ μｍ； ｒｍ为密封面平均半径； ｆｄ为
干摩擦因数； Ｋ ｆ为流体摩擦承载比。

ＹＷＮ８材料的干摩擦因数为 ０􀆰 １４［ １ ２］， 因此可得

混合摩擦因数为 ０􀆰 ０７５。
得到热流密度后需计算动静环热量分配占比。 用

公式 （３） 计算：
ｑｄ
ｑ
＝

ｑｄ
ｑｄ＋ｑ ｊ

＝ １

１＋
ｈｄλ ｊ
ｈ ｊλｄ

（３）

式中： ｑ ｊ为静环端面分配热量； ｑｄ为动环端面分

配热量； ｈｄ为动环轴向厚度； ｈ ｊ为静环轴向厚度； λｄ
为动环导热系数； λ ｊ为静环导热系数。
２􀆰 ２􀆰 ２　 对流散热系数计算

影响对流换热系数 α 的因素很多， 目前有多个

经验公式用于计算 α， 应按照密封环实际工作条件选

取适当公式进行计算。
文中采用环状有限空间内水平旋转圆柱强制单相

流换热公式［１ ３ ］。
Ｎｕ＝ ０􀆰 １９５Ｒｅ０􀆰 ５Ｐｒ０．２５

α＝
λ ｌ
ΔＲ

Ｎｕ

ì

î

í
ïï

ïï
（４）

式中： Ｎｕ 为努塞尔特数； Ｒｅ 为雷诺数，
Ｒｅ＝（ωΔＲ２ ／ νｌ）（Ｒ ／ ΔＲ） （５）
Ｐｒ 为普朗特数，
Ｐｒ＝μＣｐ ／ λ ｌ （６）
式中： μ 为动力黏度； ω 为相对旋转角速度； ΔＲ

为两圆柱之间的间隙； Ｒ 为内圆柱半径； νｌ为介质的

运动黏度； λ ｌ 为介质的导热系数； Ｃｐ 为介质的比

热容。
动环座与动环取相同的对流换热系数， 静环表面

旋转角速度取动环的 １ ／ ２， 静环座取 １ ／ ４。 冲洗液

（水） 与泵送介质 （６７％含固量磷矿浆） 的物理参数

见表 ３。

表 ３　 冲洗液和泵送介质物理参数

Ｔａｂｌｅ ３　 Ｐｈｙｓｉｃａｌ ｐａｒａｍｅｔｅｒｓ ｏｆ ｆｌｕｓｈｉｎｇ ｆｌｕｉｄ
ａｎｄ ｐｕｍｐｉｎｇ ｍｅｄｉｕｍ

参数 水（２０ ℃） 水（３５ ℃） 磷矿浆

动力黏度 μ ／ （Ｐａ·ｓ） １．０１×１０－３ ７．２７４×１０－４ ０．３１
导热系数 λ ／
（Ｗ·ｍ－１·Ｋ－１） ０．６２ ０．６３ ０．５８

密度 ρ ／ （ｋｇ·ｍ－３） ９９８ ９９４ １ ７８０
比热容 Ｃ ／

（Ｊ·ｋｇ－１·Ｋ－１） ４ １７９ ４ １７４ ２ ０９５

除液体对流换热之外， 密封件与密封腔接触部分

存在固体界面接触换热系数， 其数值可从文献［１４］
中查出。
３　 密封环边界条件

文中研究对象是背对背式双端面机械密封， 大气

侧和介质侧的几何结构与边界条件基本对称， 图 ４所
示为双端面机械密封几何结构。 以介质侧实际工况来

阐述密封环边界条件， 力边界条件见表 ４， 热边界条

件见表 ５。
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图 ４　 双端面机械密封几何结构

Ｆｉｇ􀆰 ４　 Ｇｅｏｍｅｔｒｉｃ ｓｔｒｕｃｔｕｒｅ ｏｆ ｄｏｕｂｌｅ ｍｅｃｈａｎｉｃａｌ ｓｅａｌ

表 ４　 介质侧机械密封力边界条件

Ｔａｂｌｅ ４　 Ｓｔｒｅｓｓ ｂｏｕｎｄａｒｙ ｃｏｎｄｉｔｉｏｎ ｏｆ ｍｅｃｈａｎｉｃａｌ
ｓｅａｌ ｏｎ ｍｅｄｉｕｍ ｓｉｄｅ

受力情况 受力边界

弹簧力 ＣＤ

冲洗液压力
ＣＤ，ＥＦ，ＱＲ，ＲＳ，ＳＴ，ＴＵ，ＵＶ，
ＶＷ，ＷＸ，ＸＹ，ＹＡ，ＡＢ，ＢＣ

液膜反力 ＶＩ
介质压力 ＦＧ，ＧＨ，ＨＩ，ＩＪ，ＪＫ，ＫＬ

表 ５　 介质侧机械密封热边界情况

Ｔａｂｌｅ ５　 Ｔｈｅｒｍａｌ ｂｏｕｎｄａｒｙ ｃｏｎｄｉｔｉｏｎ ｏｆ ｍｅｃｈａｎｉｃａｌ
ｓｅａｌ ｏｎ ｍｅｄｉｕｍ ｓｉｄｅ

热条件 边界

发热边界 ＶＩ

冲洗液对流散热
ＱＲ，ＲＳ，ＳＴ，ＴＵ，ＵＶ，ＶＷ，
ＷＸ，ＸＹ，ＹＡ，ＡＢ

密封腔接触对流散热 ＭＮ，ＰＱ，ＢＣ，ＣＤ
介质对流散热 ＬＫ，ＫＪ，ＪＩ，ＩＨ，ＨＧ，ＧＦ

运行工况参数： 转速 １ ４５０ ｒ ／ ｍｉｎ， 冲洗液压力

１􀆰 ６ ＭＰａ， 泵送介质压力 １􀆰 ４ ＭＰａ， 弹簧比压 ０􀆰 ２
ＭＰａ， 大气侧端面比压 ０􀆰 ５９ ＭＰａ， 介质侧端面比压

０􀆰 ２５ ＭＰａ， 工作温度 ２０ ℃ （工厂年平均温度） 或 ３５
℃ （工厂夏季平均温度）。
４　 结果与分析

４􀆰 １　 密封环温度场分布

渣浆泵双端面机械密封结构复杂、 工况多变， 可

从多种工况分析其端面温度场分布。
文中采用 ６种工况， 分别是：
Ａ： ２０ ℃大气侧干摩擦；
Ｂ： ３５ ℃大气侧干摩擦 （不存在介质侧干摩擦，

泵轴转动， 泵送介质液体压力产生的液膜反力将直接

打开密封端面造成泄漏）；
Ｃ： ２０ ℃大气侧混合摩擦；
Ｄ： ２０ ℃介质侧混合摩擦；

Ｅ： ３５ ℃大气侧混合摩擦；
Ｆ： ３５ ℃介质侧混合摩擦。
从图 ５得知：
（１） 冷却水或泵送介质冲洗均能明显降低机械

密封温度， 因此在生产中机械密封必须有冷却系

统。 有冲洗时， 密封端面温度没有达到冷却水沸

点， 因此该密封并不处于两相密封状态， 运行比较

稳定。
（２） 工地气温对密封环温度影响明显。
（３） 在冲洗下， 静环温度高于动环温度。 原因

是该机械密封选用硬对硬相同材料摩擦副， 摩擦副宽

度相近， 导致热流分配相近； 此外动环表面对流换热

系数大于静环， 所以最高温度出现在静环。

图 ５　 不同工况下机械密封零部件温度情况

Ｆｉｇ􀆰 ５　 Ｔｅｍｐｅｒａｔｕｒｅ ｃｏｎｄｉｔｉｏｎ ｏｆ ｍｅｃｈａｎｉｃａｌ ｓｅａｌ
ｐａｒｔｓ ａｔ ｄｉｆｆｅｒｅｎｔ ｗｏｒｋｉｎｇ ｃｏｎｄｉｔｉｏｎｓ

以 ３５ ℃大气侧混合摩擦工况展示静环温度场分

布， 如图 ６所示。

图 ６　 ３５ ℃大气侧混合摩擦静环端面温度分布

Ｆｉｇ􀆰 ６　 Ｔｅｍｐｅｒａｔｕｒｅ ｄｉｓｔｒｉｂｕｔｉｏｎ ｏｎ ｔｈｅ ｅｎｄ ｆａｃｅ ｏｆ ｔｈｅ ｓｔａｔｉｏｎａｒｙ
ｒｉｎｇ ｗｉｔｈ ｍｉｘｅｄ ｆｒｉｃｔｉｏｎ ａｔ ３５ ℃ ａｔｍｏｓｐｈｅｒｉｃ ｓｉｄｅ

如图 ６所示， 端面温度最高点位于端面内径， 并

随半径增大逐渐降低， 这和文献［５，７－８］中密封端面

温度场分布结论一致。 原因是：
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（１） 动静环端面相对转动产生了摩擦热而热量

不能及时散失出去。
（２） 外侧受冲洗产生对流换热， 降低了温度，

而内侧根据假设是绝热， 所以内侧热量不能散出， 温

度较高。
４􀆰 ２　 密封环变形分析

密封环的变形引起密封间隙的变化。 对大气侧，
密封间隙增大会导致二级密封失效及冲洗液泄漏； 对

介质侧， 间隙增大将导致泵送介质中的固体颗粒进入

密封面造成磨粒磨损。 据调研这是该工厂机械密封失

效的主要原因。
图 ７、 图 ８所示是不同工况下机械密封动静环总

变形情况。 可知：
（１） 热变形在热力耦合变形中占主导地位。
（２） 工厂温度变化对摩擦副端面变形有明显

影响。
（３） 动环变形量随着半径的增大而增大， 静环

变形量则随半径增大而减小， 同时静环变形比较平

缓， 这样在变形后形成收敛面， 这和文献［８］中动静

环端面热力耦合变形趋势一致。
（４） 从 ２０ ℃大气侧混合摩擦、 ３５ ℃大气侧混合

摩擦、 ２０ ℃介质侧混合摩擦、 ３５ ℃介质侧混合摩擦

４组数据及 ２０ ℃介质侧混合摩擦最大总变形在静环

可知， 泵送介质液体压力对密封环变形起抑制作用，
这能减小机械密封出现磨粒磨损的概率。

（５） 从工厂调研中得知， 泵送介质磷矿浆中的

粒度分布达到以 ７４ μｍ 为中心的正态分布［１５］。 可计

算出间隙未变时， 有 １１％的颗粒能进入介质侧密封

面； 变形后， 在 ２０ ℃有 １３％、 在 ３５ ℃有 ２２％的颗粒

能进入介质侧密封面。 可见当工厂温度处于或低于年

平均温度时， 密封端面产生磨粒磨损的概率变动较

小， 夏季时， 环境温度对密封面出现磨粒磨损影响

显著。
从图 ９可知， 热力变形后摩擦副端面由平行面转

变为收敛面， 将导致接触面变小， 固体接触压力增

大， 造成密封面迅速磨损， 泄漏量增大， 使用寿命

缩短。
但收敛面适用于非接触式机械密封， 对该机械密

封进行改造优化时可考虑将接触式机械密封改造为非

接触式机械密封， 从而提高使用寿命。
镶嵌式机械密封由于环与环座材料的线膨胀系数

存在偏差， 因此在高温工况中会出现掉环现象［１６］。 对

于文中采用模型， 环座与密封环相对变形量达到 １２０
μｍ， 就可能掉环。

图 ７　 不同工况下机械密封动环端面总变形

Ｆｉｇ􀆰 ７　 Ｔｏｔａｌ ｄｅｆｏｒｍａｔｉｏｎ ｏｆ ｍｏｖｉｎｇ ｒｉｎｇ ｅｎｄ ｆａｃｅ ｏｆ ｍｅｃｈａｎｉｃａｌ
ｓｅａｌ ａｔ ｄｉｆｆｅｒｅｎｔ ｗｏｒｋｉｎｇ ｃｏｎｄｉｔｉｏｎｓ

图 ８　 不同工况下机械密封静环端面总变形

Ｆｉｇ􀆰 ８　 Ｔｏｔａｌ ｄｅｆｏｒｍａｔｉｏｎ ｏｆ ｅｎｄ ｆａｃｅ ｏｆ ｍｅｃｈａｎｉｃａｌ ｓｅａｌ
ｓｔａｔｉｏｎａｒｙ ｒｉｎｇ ａｔ ｄｉｆｆｅｒｅｎｔ ｗｏｒｋｉｎｇ ｃｏｎｄｉｔｉｏｎｓ

图 ９　 ３５ ℃大气侧混合摩擦摩擦副总变形

Ｆｉｇ􀆰 ９　 Ｔｏｔａｌ ｄｅｆｏｒｍａｔｉｏｎ ｏｆ ｍｉｘｅｄ ｆｒｉｃｔｉｏｎ
ｐａｉｒ ａｔ ３５ ℃ ａｔｍｏｓｐｈｅｒｉｃ ｓｉｄｅ

从图 １０可知， 掉环不是该工厂机械密封的失效

原因。
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图 １０　 不同工况下密封环相对变形量

Ｆｉｇ􀆰 １０　 Ｔｏｔａｌ ｄｅｆｏｒｍａｔｉｏｎ ｏｆ ｉｎｎｅｒ ａｎｄ ｏｕｔｅｒ ｄｉａｍｅｔｅｒ
ｏｆ ｓｅａｌｉｎｇ ｒｉｎｇ ａｔ ｄｉｆｆｅｒｅｎｔ ｗｏｒｋｉｎｇ ｃｏｎｄｉｔｉｏｎｓ

５　 结论

（１） 对渣浆泵背对背式双端面机械密封， 冲洗

起到了明显的冷却作用。 在冲洗条件下， 外径温度明

显低于内径温度。 最高温度位于静环内侧， 并沿径向

向环外侧逐渐降低。
（２） 工厂气温对密封环热力变形有明显的影响，

２０和 ３５ ℃相比， 不同工况下的密封面温升在 １５ ～ １７
℃， 对于机械密封正常工作时， 该温升已接近或高于

摩擦副旋转产生的温升， 对端面温度影响显著。 在热

力变形方面， ３５ ℃时的热力最大变形比 ２０ ℃时高出

十几微米， 极大影响了密封间隙， 增大了泄漏量以及

端面产生磨粒磨损的可能性， 可见热力耦合变形是造

成密封环失效的主要原因之一。
（３） 密封端面受到热力耦合的影响， 从平行面

变为收敛面， 造成密封面迅速磨损， 泄漏量增大， 使

用寿命缩短。 但收敛面适用于非接触式机械密封， 因

此在对该机械密封进行优化时可考虑将接触式机械密

封改造为非接触式机械密封， 从而提高使用寿命。
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基于双参数的离合器摩擦元件损伤阈值制定∗

李　 进　 王立勇　 吴健鹏　 李　 乐
（北京信息科技大学机电工程学院， 现代测控技术教育部重点实验室　 北京 １００１９２）
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摘要： 摩擦热负荷与磨损是湿式离合器摩擦副损伤失效的 ２个重要因素， 两者与工况参数都有着较为复杂的映射

关系且相互作用。 基于有限元模拟和离合器台架试验， 运用 ３σ 准则计算摩擦元件屈曲变形的临界径向温差， 利用实

验数据拟合与插值得出临界磨损率； 通过 ＢＰ 神经网络训练得出双参数耦合作用的损伤阈值模型， 并通过试验验证模

型的有效性和准确性。 研究表明： 临界径向温差和磨损率与工况参数 （压力和转速） 呈非线性的关系， 对偶钢片的临

界径向温差随压力和转速的增大而减小， 摩擦片的磨损率随压力和转速的增大而增大。 所构建的基于双参数的阈值模

型的预测结果与实测结果的总体误差一般小于 ７％， 相较于屈曲理论模型和单参数阈值模型， 该模型的预测结果更加

逼近实测值， 能够较准确地预测湿式离合器摩擦元件的损伤失效。
关键词： 湿式离合器； 临界径向温差； 磨损率； 阈值模型

中图分类号： ＴＨ１１７
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ｗｅｔ ｃｌｕｔｃｈ．Ｂｏｔｈ ｈａｖｅ ａ ｍｏｒｅ ｃｏｍｐｌｉｃａｔｅｄ ｍａｐｐｉｎｇ ｒｅｌａｔｉｏｎｓｈｉｐ ｗｉｔｈ ｔｈｅ ｗｏｒｋｉｎｇ ｃｏｎｄｉｔｉｏｎ ｐａｒａｍｅｔｅｒｓ ａｎｄ ｉｎｔｅｒａｃｔ．Ｂａｓｅｄ ｏｎ
ｆｉｎｉｔｅ ｅｌｅｍｅｎｔ ｓｉｍｕｌａｔｉｏｎ ａｎｄ ｃｌｕｔｃｈ ｂｅｎｃｈ ｔｅｓｔ，ｔｈｅ ｃｒｉｔｉｃａｌ ｒａｄｉａｌ ｔｅｍｐｅｒａｔｕｒｅ ｄｉｆｆｅｒｅｎｃｅ ｏｆ ｆｒｉｃｔｉｏｎ ｅｌｅｍｅｎｔ ｂｕｃｋｌｉｎｇ ｄｅ⁃
ｆｏｒｍａｔｉｏｎ ｗａｓ ｃａｌｃｕｌａｔｅｄ ｕｓｉｎｇ ｔｈｅ ３σ ｃｒｉｔｅｒｉｏｎ，ａｎｄ ｔｈｅ ｃｒｉｔｉｃａｌ ｗｅａｒ ｒａｔｅ ｗａｓ ｏｂｔａｉｎｅｄ ｂｙ ｆｉｔｔｉｎｇ ａｎｄ ｉｎｔｅｒｐｏｌａｔｉｏｎ ｏｆ ｅｘｐｅｒ⁃
ｉｍｅｎｔａｌ ｄａｔａ．Ｔｈｅ ｄａｍａｇｅ ｔｈｒｅｓｈｏｌｄ ｍｏｄｅｌ ｏｆ ｄｕａｌ－ｐａｒａｍｅｔｅｒ ｃｏｕｐｌｉｎｇ ｅｆｆｅｃｔ ｗａｓ ｃｏｎｓｔｒｕｃｔｅｄ ｔｈｒｏｕｇｈ ＢＰ ｎｅｕｒａｌ ｎｅｔｗｏｒｋ
ｔｒａｉｎｉｎｇ，ａｎｄ ｔｈｅ ｖａｌｉｄｉｔｙ ａｎｄ ａｃｃｕｒａｃｙ ｏｆ ｔｈｅ ｍｏｄｅｌ ｗｅｒｅ ｖｅｒｉｆｉｅｄ ｔｈｒｏｕｇｈ ｅｘｐｅｒｉｍｅｎｔｓ．Ｔｈｅ ｒｅｓｕｌｔｓ ｓｈｏｗ ｔｈａｔ ｔｈｅ ｃｒｉｔｉｃａｌ ｒａ⁃
ｄｉａｌ ｔｅｍｐｅｒａｔｕｒｅ ｄｉｆｆｅｒｅｎｃｅ ａｎｄ ｗｅａｒ ｒａｔｅ ｈａｖｅ ａ ｎｏｎ － ｌｉｎｅａｒ ｒｅｌａｔｉｏｎｓｈｉｐ ｗｉｔｈ ｔｈｅ ｏｐｅｒａｔｉｎｇ ｐａｒａｍｅｔｅｒｓ （ ｐｒｅｓｓｕｒｅ ａｎｄ
ｓｐｅｅｄ）．Ｔｈｅ ｃｒｉｔｉｃａｌ ｒａｄｉａｌ ｔｅｍｐｅｒａｔｕｒｅ ｄｉｆｆｅｒｅｎｃｅ ｏｆ ｔｈｅ ｍａｔｉｎｇ ｓｔｅｅｌ ｐｌａｔｅ ｄｅｃｒｅａｓｅｓ ｗｉｔｈ ｔｈｅ ｉｎｃｒｅａｓｅ ｏｆ ｐｒｅｓｓｕｒｅ ａｎｄ
ｓｐｅｅｄ，ａｎｄ ｔｈｅ ｗｅａｒ ｒａｔｅ ｏｆ ｔｈｅ ｆｒｉｃｔｉｏｎ ｐｌａｔｅ ｉｎｃｒｅａｓｅｓ ｗｉｔｈ ｔｈｅ ｉｎｃｒｅａｓｅ ｏｆ ｐｒｅｓｓｕｒｅ ａｎｄ ｓｐｅｅｄ．Ｔｈｅ ｏｖｅｒａｌｌ ｅｒｒｏｒ ｂｅｔｗｅｅｎ
ｔｈｅ ｐｒｅｄｉｃｔｅｄ ｒｅｓｕｌｔｓ ｏｆ ｔｈｅ ｄｕａｌ－ｐａｒａｍｅｔｅｒ ｔｈｒｅｓｈｏｌｄ ｍｏｄｅｌ ａｎｄ ｔｈｅ ｍｅａｓｕｒｅｄ ｒｅｓｕｌｔｓ ｉｓ ｇｅｎｅｒａｌｌｙ ｌｅｓｓ ｔｈａｎ ７％．Ｃｏｍｐａｒｅｄ
ｗｉｔｈ ｔｈｅ ｂｕｃｋｌｉｎｇ ｔｈｅｏｒｙ ｍｏｄｅｌ ａｎｄ ｔｈｅ ｓｉｎｇｌｅ－ｐａｒａｍｅｔｅｒ ｔｈｒｅｓｈｏｌｄ ｍｏｄｅｌ，ｔｈｅ ｐｒｅｄｉｃｔｅｄ ｒｅｓｕｌｔｓ ｏｆ ｔｈｉｓ ｍｏｄｅｌ ａｒｅ ｃｌｏｓｅｒ ｔｏ
ｔｈｅ ｍｅａｓｕｒｅｄ ｖａｌｕｅｓ，ａｎｄ ｃａｎ ａｃｃｕｒａｔｅｌｙ ｐｒｅｄｉｃｔ ｔｈｅ ｄａｍａｇｅ ａｎｄ ｆａｉｌｕｒｅ ｏｆ ｆｒｉｃｔｉｏｎ ｅｌｅｍｅｎｔｓ ｏｆ ｗｅｔ ｃｌｕｔｃｈｅｓ．
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　 湿式离合器作为传动系统核心部件之一， 被广泛
应用于各式车辆和大型工程机械上。 湿式离合器摩擦
副由对偶钢片和摩擦片相间布置构成， 其性能优劣与
传动系统的安全性和可靠性具有密切的关联。 在恶劣
的工作环境下， 离合器摩擦元件传递较大转矩并承受
较高热负荷， 同时伴随着磨损特性的变化， 极易出现
损伤失效， 严重影响其工作性能。

当前研究表明， 离合器摩擦副摩擦热负荷与磨损
特性的改变是导致摩擦副损伤甚至失效的重要原因。
ＸＩＯＮＧ等［１］对摩擦元件的热屈曲问题进行了理论和
实验研究， 研究表明， 径向温度梯度过高是导致摩擦
元件发生屈曲变形的主要原因。 李明阳等［２］、 卫小强
等［３］建立了热屈曲的数学模型并进行了数值模拟， 研
究了不同模态下径向热应力对于屈曲变形的影响， 同
时结合离合器台架实验， 对模拟结果进行了验证。 李
和言等［４］针对离合器摩擦副元件的径向温度差异性
进行了分析， 考虑了摩擦副元件间应力分布状态， 建
立了多片湿式离合器工作模型， 分析了摩擦热流密度
对真实比压的影响规律， 通过径向温度梯度差异性研
究了摩擦副元件热变形过程。 此外， 李和言等［５］、 司
俊领［６］还研究了周向温度梯度对于离合器摩擦元件热
变形的影响； 李乐等人［７］、 王立勇等［８］、 闫萌萌和任
靖日［９］对湿式离合器摩擦副滑摩过程中的温度场和应
力场进行了仿真分析， 探究了摩擦副的热失效原因。

对于磨损问题的研究， 目前主要集中在对系统的
润滑状态分析以及磨损量计算方面。 张志刚［１０］基于
湿式离合器磨损试验， 结合表面分析技术， 研究了离
合器磨合磨损机制， 讨论了表面形貌对磨损性能的影
响规律， 并建立了磨合磨损预测模型。 王立勇等［１１］

依据实际工况下的离合器摩擦副磨损特点， 从微观接
触力学角度推导并建立了考虑弹塑性接触的离合器磨
损量预测模型， 并采用测量摩擦元件轴向高度的方法
测量了磨损量， 最终通过台架试验验证了理论模型的
有效性和准确性。 谭慧强［１２］开展了铜基湿式摩擦副
的磨损图研究， 实现了摩擦磨损的同步监测。 李乐等
人［１３］、 陈雷［１４］研究了湿式离合器摩擦元件磨损特性
的影响因素。 ＸＵ 和 ＪＡＣＫＳＯＮ［１５］、 ＣＩＡＶＡＲＥＬＬＡ［１６］

利用赫兹接触理论建立了单个微凸体与光滑刚性平面
之间的力学数值模型。

综上， 目前对于湿式离合器摩擦元件的热变形和
磨损均为单方面的研究， 综合考虑二者之间关系的分
析还不够深入， 两者的影响机制还不够明确。 因此，
本文作者依据极限工况下的离合器摩擦副摩擦磨损特
点， 基于有限元模拟和离合器台架试验， 运用 ３σ 准
则计算了摩擦元件屈曲变形的临界径向温差， 利用试
验数据拟合与插值得出了临界磨损率， 最终通过 ＢＰ
神经网络训练得出了双参数耦合作用的损伤阈值模

型， 并通过试验验证了模型的有效性和准确性。
１　 数学模型

大量离合器拆检发现， 出现损伤的离合器中， 摩
擦元件皆出现了不同程度的翘曲变形和黏着磨
损［１７－１８］， 如图 １所示。

图 １　 损伤的摩擦元件

Ｆｉｇ􀆰 １　 Ｄａｍａｇｅｄ ｆｒｉｃｔｉｏｎ ｅｌｅｍｅｎｔｓ

多片离合器的结构如图 ２所示， 控制油进入活塞
腔， 向活塞施加控制油压， 推动活塞克服分离弹簧的
阻力沿轴向移动， 消除摩擦元件之间的间隙， 使对偶
钢片和内齿摩擦片通过滑摩实现转矩的传递。 滑摩过
程产生大量的摩擦热， 致使摩擦副元件出现烧蚀或翘
曲变形等损伤或失效的情况。

图 ２　 多片离合器结构示意

Ｆｉｇ􀆰 ２　 Ｓｃｈｅｍａｔｉｃ ｏｆ ｍｕｌｔｉ－ｐｌａｔｅ ｃｌｕｔｃｈ ｓｔｒｕｃｔｕｒｅ
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１􀆰 １　 热传导方程

离合器摩擦副由摩擦片和对偶钢片组成， 在滑

摩过程中， 接合时间较短， 可认为摩擦产生热量全

部被摩擦片和钢片吸收。 依据传热理论， 在圆柱坐

标系下建立热传导方程， 滑摩过程中摩擦元件的瞬

态温度场 Ｔ （ ｒ， ｚ， ｔ） 由抛物线型的热传导方程的

解来确定：
∂２Ｔ
∂ｒ２
＋ １
ｒ
∂Ｔ
∂ｒ
＋∂

２Ｔ
∂ｚ２
＝ ρｃ
ｋ
∂Ｔ
∂ｔ
，ｒ１≤ｒ≤ｒ２，０≤ｚ≤ｈ （１）

式中： ρ、 ｃ、 ｋ 分别为摩擦元件的密度、 比热容

和热传导系数； ｈ 为摩擦元件的厚度。
热交换条件如下。
（１） 接触表面的热流密度

ｋ
∂Ｔ
∂ｚ ｚ＝ｈ ＝ ｑ（ ｒ，ｔ），ｒ１≤ｒ≤ｒ２ （２）

ｑ（ ｒ，ｔ）＝ ηｆω（ ｔ） ｒｐ，ｒ１≤ｒ≤ｒ２ （３）
式中： ｑ 为输入到摩擦副元件的热流密度； η 为

热流分配系数； ｆ 为接触摩擦因数； ω 为摩擦副的相

对角速度； ｐ 为摩擦副接触压力。
（２） 内外径端面的对流换热

ｋ
∂Ｔ
∂ｒ ｒ＝ ｒ１

＝ ｈ１（Ｔｐ－Ｔ），０≤ｚ≤ｈ （４）

ｋ
∂Ｔ
∂ｒ ｒ＝ ｒ２

＝ ｈ２（Ｔｐ－Ｔ），０≤ｚ≤ｈ （５）

式中： ｈ１和 ｈ２分别为摩擦副元件内外径端面与润

滑油的对流换热系数； Ｔｐ为环境温度。
１􀆰 ２　 热屈曲模型

由于对偶钢片内外径线速度不同以及接触特性的

差异， 导致滑摩过程中对偶钢片出现径向和周向温度

梯度， 在温度梯度引起的热应力作用下对偶钢片发生

屈曲变形［１］。 离合器正常工作状态下， 径向温度梯度

是造成对偶钢片变形的主要原因［２］， 文中只研究径向

温度梯度对于对偶钢片屈曲变形的影响。
对偶钢片在滑摩过程中受到径向温度梯度产生的

径向热应力的作用， σｒ为对偶钢片盘面的径向热应

力， 计算公式［２］为

σｒ ＝
αＥ
ｒ２

ｒ２ － ｒ２ｏｕｔ
ｒ２ｏｕｔ － ｒ２ｉｎ
∫ｒｏｕｔ
ｒｉｎ
ΔＴ（ ｒ）ｄｒ － ∫ｒ

ｒｉｎ
ΔＴ（ ｒ）ｄｒæ

è
ç

ö

ø
÷

（６）
式中： α 为热膨胀系数； Ｅ 为弹性模量； ΔＴ（ ｒ）

为径向温差函数； ｒ ｉｎ、 ｒｏｕｔ分别为对偶钢片的内径和

外径。
当径向热应力超过临界载荷时， 钢片盘面将进入

不稳定状态， 盘面受到法向力干扰的作用将发生弯

曲； 当干扰力去除后， 钢片处于弯曲的平衡状态［１９］。

假设钢片的屈曲挠度［２０］为

ω（ ｒ，θ）＝ Ａｃ（ ｒ－ｒ ｉｎ）（１＋ｃｏｓｎθ） （７）
式中： Ａｃ为常数； ｎ 为屈曲模态。
在式 （７） 挠度变形条件下， 对偶钢片屈曲产生

的弯曲应变能为

δＵ ＝ ∬ Ｄ
２
∂２ω
∂ｒ２

＋ １
ｒ
∂ω
∂ｒ

＋ １
ｒ２
∂ω２

∂θ２
æ

è
ç

ö

ø
÷

２

－{
Ｄ（１ － ν）

∂ω２

∂ｒ２
１
ｒ
∂ω
∂ｒ

＋ １
ｒ２
∂２ω
∂θ２

æ

è
ç

ö

ø
÷ ＋

Ｄ（１ ＋ ν）
１
ｒ
∂２ω
∂ｒ∂θ

－ １
ｒ
∂ω
∂θ

æ

è
ç

ö

ø
÷

２

} ｒｄｒｄθ （８）

式中： Ｅ 为钢片的弹性模量； ｈ 为钢片厚度； ν
为泊松比； Ｄ 为弯曲刚度，

Ｄ ＝ Ｅｈ３

１２（１ － ν２）
（９）

对偶钢片内应力所做的功为

δＴ ＝ － １
２ ∬ σｒｈ

∂ω
∂ｒ

æ

è
ç

ö

ø
÷

２
é

ë
êê

ù

û
úú ｒｄｒｄθ （１０）

根据能量准则， 当对偶钢片到达临界屈曲状

态， 有

δＵ＝ δＴ （１１）
由式 （ ６） — （ １１） 即可求得临界屈曲径向

温差。
１􀆰 ３　 几何模型与材料特性

离合器采用的摩擦片由碳钢芯板和粉末冶金工艺

制造的铜镀层组成， 对偶钢片的材料为 ６５Ｍｎ 钢， 几

何尺寸及材料属性参数见表 １。

表 １　 摩擦副几何尺寸及材料属性参数

Ｔａｂｌｅ １　 Ｔｈｅ ｇｅｏｍｅｔｒｉｃ ｄｉｍｅｎｓｉｏｎｓ ａｎｄ ｍａｔｅｒｉａｌ
ｐｒｏｐｅｒｔｉｅｓ ｏｆ ｔｈｅ ｆｒｉｃｔｉｏｎ ｐａｉｒ

物理参数 对偶钢片 摩擦片

外径 ｒｏｕｔ ／ ｍ ０．１２５ ０．１２５
内径 ｒｉｎ ／ ｍ ０．０８５ ０．０８５

模型厚度 ｈ′ ／ ｍ ０．００３ ０．００２

密度 ρ ／ （ｋｇ·ｍ－３） ７ ８００ ５ ６００

比热容 ｃ ／ （Ｊ·ｋｇ－１·℃ －１） ４８７ ５３６

导热系数 λ ／ （Ｗ·ｍ－１·℃ －１） ５１．２ ３０
热膨胀率 β １．２７×１０－５ １．３０×１０－５

弹性模量 Ｅ ／ ＧＰａ １６０ １１０
泊松比 ν ０．２９ ０．３０

２　 湿式摩擦副损伤判定指标

离合器摩擦元件翘曲变形和黏着磨损为摩擦副的

主要损伤形式， 在离合器摩擦副发生损伤但还可以正

常工作的状态下， 径向温度梯度是造成摩擦对偶钢片
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变形的主要原因。 同时， 摩擦元件的表面会产生黏

着磨损， 导致不同材料之间发生转移， 通常用磨损量

来衡量摩擦元件的磨损程度。
为了研究离合器摩擦副的摩擦磨损对于损伤的影

响规律， 将对偶钢片的临界径向温差和摩擦片磨损率

（单位时间的磨损量） 作为摩擦副的损伤判定指标，
研究极限工况下不同压力和转速条件对于损伤的影响

规律。 该极限工况指能够使摩擦元件在滑摩过程中达

到其材料屈服极限的工况条件， 对偶钢片材料和摩擦
片材料的屈服极限分别为 ４００ ＭＰａ和 ５１４ ＭＰａ［１］， 当
盘面应力超过屈服极限时， 材料会出现不可恢复的塑

性变形。 经过大量仿真和试验， 确定了以下 ２组随转

速和压力变化的极限工况条件：
①随转速变化。 压力为 ４ ＭＰａ， 转速由 １ ２００

ｒ ／ ｍｉｎ变化至 ２ ６００ ｒ ／ ｍｉｎ， 每 １００ ｒ ／ ｍｉｎ为一梯度， 共

１５个工况条件。
②随压力变化。 转速为 １ ８００ ｒ ／ ｍｉｎ， 压力由 ３􀆰 ２

ＭＰａ变化至 ４􀆰 ６ ＭＰａ， 每 ０􀆰 １ ＭＰａ 为一梯度， 共 １５
个工况条件。
２􀆰 １　 临界径向温差

每组工况下临界径向温差的制定， 以压力 ３􀆰 ２
ＭＰａ、 转速 １ ８００ ｒ ／ ｍｉｎ 的工况条件为例。 在模拟过

程中， 发现钢片盘面的最大应力超过了 ４００ ＭＰａ， 以

含有应力超过 ４００ ＭＰａ节点的径向路径的最大温差值

作为临界径向温差。 但由于盘面应力分布的不均匀

性， 导致不同位置的接触特性不同， 不同路径上的最

大温差也不相同。 为了提高临界径向温差计算值的准

确性， 选取盘面不同位置上的 １０ 条含有应力超过
４００ ＭＰａ节点的路径作为研究对象， σｍａｘ表示该路径
中的最大节点应力值， 如图 ３所示。 提取路径上的节

点温度值并计算最大温差值， 以每条路径上的最大温

差值作为样本量， 用 ３σ 阈值制定法制定该工况条件

下的临界径向温差。
运用 ３σ阈值法制定临界径向温差的流程如图 ４

所示， 以临界径向温差作为对偶钢片损伤判定指标，
以 １０个路径上的径向温差数据作为指标数据， 对指

标数据进行正态分布检验。 样本量中的 １０ 个指标数
据记为 ｘ１ ～ ｘ１０， 判定样本量是否服从正态分布， 若不
服从正态分布， 则需重新处理原始数据并提取损伤指

标； 若服从正态分布， 则计算指标数据的平均值

Ｘ
－
＝ １
１０∑

１０

ｉ ＝ １
ｘ ｉ （１２）

式中， ｉ 表示路径的序号。
指标数据的标准差为

Ｓ ＝ １
１０∑

１０

ｉ ＝ １
（ｘ ｉ － Ｘ

－
） ２ （１３）

根据 ３σ 准则可知［２１］， 一组服从正态分布的数

据， 其数据分布在 （ ｘ－Ｓ， ｘ＋Ｓ） 的概率为 ０􀆰 ６８２ ７；

分布在 （ ｘ－２Ｓ， ｘ＋２Ｓ） 的概率为 ０􀆰 ９５４ ５； 分布在

（ｘ－３Ｓ， ｘ＋３Ｓ） 的概率为 ０􀆰 ９９７ ３， 数据集的取值几

乎全部集中在 （ｘ－３Ｓ， ｘ＋３Ｓ） 的区间内， 超出这个

范围的可能性仅占不到 ０􀆰 ３％。 因此将 ｘ＋３Ｓ 作为临

界径向温差的值。 相较于以样本量均值作为径向温差

阈值， 减小了计算值与真值之间的误差， 提高了所得

临界径向温差的可靠性。

图 ３　 路径选取示意

Ｆｉｇ􀆰 ３　 Ｐａｔｈ ｓｅｌｅｃｔｉｏｎ

图 ４　 ３σ阈值制定流程

Ｆｉｇ􀆰 ４　 ３σ ｔｈｒｅｓｈｏｌｄ ｄｅｖｅｌｏｐｍｅｎｔ ｆｌｏｗ

其余 ２９组模拟结果的数据处理方法与前述方法
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相同。 最终， 得出受压力和转速影响的临界径向温

差的曲线如图 ５ 所示。 可以看出， 在转速为 １ ８００
ｒ ／ ｍｉｎ， 压力由 ３􀆰 ２ ＭＰａ 增大至 ４􀆰 ６ ＭＰａ 的过程中，
临界径向温差呈现减小的趋势， 且减小的幅度逐渐降

低， 这是由于盘面的应力主要受到机械应力和热应力

的综合影响， 压力的增大导致滑摩过程中应力集中更

为明显， 使得机械应力变大， 达到材料屈服极限的热

应力减小， 热应力与径向温差正相关， 所以临界径向

温差减小。 在压力为 ４ ＭＰａ， 转速由 １ ２００ ｒ ／ ｍｉｎ增大

至 ２ ６００ ｒ ／ ｍｉｎ的变化过程中， 临界径向温差呈现减

小的趋势， 但减小的幅度逐渐变大。

图 ５　 临界径向温差随压力和转速变化

Ｆｉｇ􀆰 ５　 Ｖａｒｉａｔｉｏｎ ｏｆ ｃｒｉｔｉｃａｌ ｒａｄｉａｌ ｔｅｍｐｅｒａｔｕｒｅ
ｄｉｆｆｅｒｅｎｃｅ ｗｉｔｈ ｐｒｅｓｓｕｒｅ ａｎｄ ｓｐｅｅｄ

２􀆰 ２　 磨损率

为了研究摩擦元件磨损状态对损伤失效过程的影

响， 搭建湿式离合器摩擦磨损综合传动试验台， 如图

６所示。 试验台系统主要包括动力装置、 惯量、 离合

器包箱、 制动装置、 操纵及润滑油源以及数据采集装

置等。 离合器包厢内摩擦副由摩擦片与对偶钢片组

成， 摩擦副数为 ２ 副， 摩擦片厚度为 ２ ｍｍ， 由碳钢

芯板和粉末冶金工艺制造的铜镀层组成； 钢片厚度为

为 ３ ｍｍ， 材料为 ６５Ｍｎ钢。

图 ６　 湿式离合器摩擦磨损综合传动试验台

Ｆｉｇ􀆰 ６　 Ｗｅｔ ｃｌｕｔｃｈ ｆｒｉｃｔｉｏｎ ａｎｄ ｗｅａｒ ｃｏｍｐｒｅｈｅｎｓｉｖｅ
ｔｒａｎｓｍｉｓｓｉｏｎ ｔｅｓｔ ｂｅｎｃｈ

为保证试验过程的安全性， 不宜设定较大的压力

和转速。 因此， 压力分别设定为 ０􀆰 ２、 ０􀆰 ４、 ０􀆰 ６、
０􀆰 ８、 １ ＭＰａ ５个水平， 转速由 １００ ｒ ／ ｍｉｎ变化至 １ ０００
ｒ ／ ｍｉｎ， 每 １００ ｒ ／ ｍｉｎ 为一梯度， 一共进行 ５０ 组加速

寿命试验。 试验过程中， 多工况短时间滑摩和单工况

长时间滑摩交替进行， 直至通过包箱视窗观察到摩擦

片产生轻微的翘曲变形， 进而停止试验， 取出摩擦片

清洗烘干并测量， 将摩擦片平均分为 ８个相位， 每个

相位从外边缘向内依次取 ６个点， 摩擦片测量位置如

图 ７所示。 取摩擦片前后厚度的变化量 ΔＹ 作为磨损

量， 单位时间的磨损量记为临界磨损率 Ｙ。

图 ７　 摩擦片厚度测量位置

Ｆｉｇ􀆰 ７　 Ｆｒｉｃｔｉｏｎ ｐｌａｔｅ ｔｈｉｃｋｎｅｓｓ ｍｅａｓｕｒｅｍｅｎｔ ｐｏｓｉｔｉｏｎ

基于试验数据， 先进行曲面拟合， 后通过在拟合

曲面上插值， 预估极限工况条件下的临界磨损率， 并

给出拟合曲面的表达式， 也即为摩擦片临界磨损率与

转速和压力的拟合关系式， 如式 （１４） 所示。

Ｙ＝ －３．８５５×１０－６＋２．７４１×１０－５ｐ＋３．２２４×１０－８ｎ＋
４．５７１×１０－７ｐ２＋６．５４４×１０－８ｐｎ－２．５５８×１０－１１ｎ２ （１４）

式中： ｐ 为压力； ｎ 为转速。
磨损率的拟合曲面如图 ８所示， 从拟合结果可以

看出， 磨损率与转速和压力呈非线性的关系， 磨损率

随压力和转速的增大而增大。 压力升高的初始阶段，
磨损率受压力的影响较小， 随着压力的持续增大， 磨

损率的增幅越来越明显， 这是由于接合压力的增大会

影响摩擦界面表面油膜的形成率， 从而使摩擦副磨损

率增大。 随着转速的升高， 磨损率在初始阶段增幅较

大， 在后续阶段逐渐趋于平稳， 转速对于磨损率的影

响变小， 这是因为转速不仅会影响摩擦表面的滑动距

离， 还会增大湿式离合器摩擦副接合过程中的滑摩

功， 从而提高接合过程的温升， 进而增大磨损率。 在

最大载荷工况即 １０ ＭＰａ、 ４ ０００ ｒ ／ ｍｉｎ 的条件下， 单

位时间的磨损量达到了 ０􀆰 ００２ ６ ｍｍ ／ ｓ。
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图 ８　 临界磨损率拟合曲面

Ｆｉｇ􀆰 ８　 Ｃｒｉｔｉｃａｌ ｗｅａｒ ｒａｔｅ ｆｉｔｔｉｎｇ ｓｕｒｆａｃｅ： （ａ） ｌｏｗ ｌｏａｄ
ｃｏｎｄｉｔｉｏｎｓ； （ｂ） ｈｉｇｈ ｌｏａｄ ｃｏｎｄｉｔｉｏｎｓ

２􀆰 ３　 湿式摩擦副损伤阈值模型

将不同转速和压力条件下的临界径向温差和磨损

率作为输入量和输出量， 输入 ＢＰ 神经网络， 训练受

摩擦和磨损双参数影响的阈值模型， 训练流程如图 ９
所示。

图 ９　 ＢＰ 神经网络构建阈值模型流程

Ｆｉｇ􀆰 ９　 ＢＰ ｎｅｕｒａｌ ｎｅｔｗｏｒｋ ｃｏｎｓｔｒｕｃｔｉｏｎ ｔｈｒｅｓｈｏｌｄ ｍｏｄｅｌ ｆｌｏｗ

ＢＰ 神经网络是对人类大脑工作过程中的生物学

机制进行抽象而得到的数据处理模型［２２］。 神经元是

构成 ＢＰ 神经网络的基本单元， 其基本结构如图 １０
所示。 其中 ｋ ｉ表示神经元的输入， ｗ ｉ表示与该神经元

连接的权重， ｂ 和 ｙ 分别表示该神经元的偏置量和输

出结果， ｆ 表示该神经元的激活函数。 文中选用常用

的 Ｓｉｇｍｏｉｄ函数作为激活函数， 表达式为

Ｆ ＝ １
１ ＋ ｅ －（∑ｗ ｉ·ｋ ｉ＋ｂ）

（１５）

由神经元的结构可知单个神经元的输入和输出满

足式

ｙ ＝ ｆ（∑ｗ ｉ·ｋ ｉ ＋ ｂ） （１６）
此过程为 ＢＰ 神经网络的正向传递过程。

图 １０　 神经元结构

Ｆｉｇ􀆰 １０　 Ｎｅｕｒｏｎａｌ ｓｔｒｕｃｔｕｒｅ

将输出结果 ｙ 与目标输出 ｙ′进行对比， 判断神经

网络的输出结果与目标输出的误差是否大于预先设定

的误差。 若大于预先设定的误差， 则需重新更新权值

和阈值， 直至误差小于预先设定的误差。 此过程为

ＢＰ 神经网络的反向误差传播过程， 采用梯度下降法

更新权值和偏置量， 需先计算出损伤函数 Ｌ
Ｌ ＝ ｙ － ｙ′ （１７）
而后对权值和偏置量进行更新

ｗ′＝ｗ＋β·ｄｗ （１８）
ｂ′＝ ｂ＋β·ｄｂ （１９）
式中： β 为学习率， 是 ０ 到 １ 之间的一个小数，

可随机设定； ｄｗ 和 ｄｂ 分别为权值和偏置量的梯度。
当误差小于预先设定的误差时， 输出最终的权值

和偏置量， 神经网络训练结束。
最终的训练结果如图 １１ 所示。 可以看出， 所构

建神经网络输出的临界径向温差与磨损率的测试值基

本吻合， 测试值与仿真值的总体误差为 ０􀆰 ０００ ２８９，
远小于目标误差 ０􀆰 ０００ ６５， 具备良好的训练结果。 同

时， 在双参数阈值模型与单参数阈值模型中， 临界径

向温差与磨损率的变化趋势一致。 临界径向温差随压

力和转速的升高而降低， 这是因为压力和转速升高，
导致摩擦副接合过程中的滑摩功增大， 从而提高接合

过程的温升， 导致钢片和油液的特性发生了改变， 对
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于高温的耐受力降低， 因此临界径向温差减小； 磨

损率随压力和转速的升高而升高， 这是因为转速不仅

会影响摩擦表面的滑动距离， 还会增大湿式离合器摩

擦副接合过程中的滑摩功， 从而提高接合过程的温

升， 进而增大磨损率。

图 １１　 ＢＰ 神经网络训练与测试结果

Ｆｉｇ􀆰 １１　 ＢＰ ｎｅｕｒａｌ ｎｅｔｗｏｒｋ ｔｒａｉｎｉｎｇ ａｎｄ ｔｅｓｔ ｒｅｓｕｌｔｓ： （ａ） ｖａｒｉａｔｉｏｎ
ｏｆ ｃｒｉｔｉｃａｌ ｒａｄｉａｌ ｔｅｍｐｅｒａｔｕｒｅ ｄｉｆｆｅｒｅｎｃｅ ｗｉｔｈ ｐｒｅｓｓｕｒｅ
ａｎｄ ｓｐｅｅｄ； （ｂ） ｖａｒｉａｔｉｏｎ ｏｆ ｗｅａｒ ｒａｔｅ
ｗｉｔｈ ｐｒｅｓｓｕｒｅ ａｎｄ ｓｐｅｅｄ

３　 试验验证

３􀆰 １　 径向温差测试试验

为研究钢片在滑摩过程中， 盘面不同位置温度的

分布情况并计算盘面径向温差， 设计了如图 １２ 所示

的离合器摩擦元件测温装置。 首先要在对偶钢片的外

径端面打不同深度的孔， 以便测量不同半径位置的温

度值。 然后在孔内布置热电偶传感器， 传感器测温探

针直径 ０􀆰 ５ ～ １ ｍｍ， 长 １００ ｍｍ， 温度补偿导线长

１ ５００ ｍｍ， 响应时间为 ５ ｍｓ， 可承受 １ ３００ ℃的瞬时

高温， 热电偶利用热电效应， 由热敏元件两端的温度

差产生电动势， 在其导体回路中产生电流， 输出的电

流信号经调理箱进入采集系统从而输出温度值。 试验

过程中， 由于摩擦片转动， 对偶钢片被制动， 因此可

以实现钢片盘面温度的测量。

图 １２　 离合器摩擦元件测温装置示意

Ｆｉｇ􀆰 １２　 Ｓｃｈｅｍａｔｉｃ ｏｆ ｔｅｍｐｅｒａｔｕｒｅ ｍｅａｓｕｒｉｎｇ
ｄｅｖｉｃｅ ｆｏｒ ｃｌｕｔｃｈ ｆｒｉｃｔｉｏｎ ｅｌｅｍｅｎｔ

３􀆰 ２　 试验结果分析

为了验证所构建阈值模型的可靠性， 利用该阈

值模型对转速为 １ ０００ ｒ ／ ｍｉｎ， 压力分别为 ０􀆰 ８ 和

０􀆰 ５ ＭＰａ ２ 组工况条件下产生损伤时的临界径向温

差和磨损率进行预测， 预测结果和实测结果如表 ２
所示。 压力为 ０􀆰 ８ ＭＰａ工况条件下， 临界径向温差

与磨损率的仿真值与实测值之间的误差分别为

６􀆰 ４２％和 ４􀆰 ７４％； ０􀆰 ５ ＭＰａ 工况条件下， 误差分别

为 ６􀆰 ７４％和 ３􀆰 ７７％。 临界径向温差的误差大于磨损

率， 这是因为试验过程中， 受传感器布置位置的影

响， 所采集的径向温度极大值与极小值与实际值有

一定的误差， 导致径向温差的计算结果与实际径向

温差也有一定的差距， 所以误差稍大。 预测结果与

实测结果的总体误差小于 ７％， 说明该损伤阈值预

测模型精度较高， 可以用来预测一定工况条件下离

合器摩擦副的损伤阈值。 因此， 在压力为 ０􀆰 ８ ＭＰａ、
转速为 １ ０００ ｒ ／ ｍｉｎ的工况条件下， 当径向温差达到

２３５􀆰 ４ ℃ ， 磨损率达到 ２􀆰 ８７×１０－４ ｍｍ ／ ｓ 时， 可以认

为湿式离合器摩擦副出现了损伤失效。 同样， 在压

力为 ０􀆰 ５ ＭＰａ、 转速为１ ０００ ｒ ／ ｍｉｎ 的工况条件下，
当径向温差达到 ２３９􀆰 ２ ℃ ， 磨损率达到 ２􀆰 ４８×１０－４

ｍｍ ／ ｓ时， 可以认为湿式离合器摩擦副出现了损伤

失效， 建议更换摩擦元件。
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表 ２　 临界径向温差和磨损率预测值与实测值

Ｔａｂｌｅ ２　 Ｃｒｉｔｉｃａｌ ｒａｄｉａｌ ｔｅｍｐｅｒａｔｕｒｅ ｄｉｆｆｅｒｅｎｃｅ ａｎｄ ｗｅａｒ
ｒａｔｅ ｐｒｅｄｉｃｔｅｄ ａｎｄ ｍｅａｓｕｒｅｄ ｖａｌｕｅｓ

工况

条件

　 　 　 　 预测值　 　 　 　

临界径向

温差 ΔＴ ／ ℃
磨损率 Ｙ ／
（ｍｍ·ｓ－１）

　 　 　 　 实测值　 　 　 　

临界径向

温差 ΔＴ ／ ℃
磨损率 Ｙ ／
（ｍｍ·ｓ－１）

０．８ ＭＰａ ２３５．４ ２．８７×１０－４ ２２１．２ ２．７４×１０－４

０．５ ＭＰａ ２３９．２ ２．４８×１０－４ ２２４．１ ２．３９×１０－４

在压力为 ３􀆰 ２ ＭＰａ， 转速为 １ ８００ ｒ ／ ｍｉｎ 的工况

条件下， 由 １􀆰 ２ 小节热屈曲模型中的理论推导， 可

得出临界径向温差的理论值为 ２１４􀆰 ８ ℃ ； 由 ２􀆰 １ 小

节可得出单参数阈值模型所得出的临界径向温差为

２１７􀆰 ２１ ℃ ； 由双参数阈值模型得出的临界径向温差

为 ２１９􀆰 ７７ ℃ ； 由试验测得的实际值为 ２２３􀆰 １ ℃ 。 ４
种不同方法得出的临界径向温差值各不相同， 其数

值的对比结果如图 １３ 所示。 可以看出， 双参数阈

值模型的预测结果相较于单参数阈值模型和理论推

导模型， 更为逼近实测值。 因此， 文中构建的基于

双参数的阈值模型具有更高的可靠性和准确性， 可

以用来更好地预测湿式离合器摩擦副的损伤临界条

件， 防止摩擦副出现损伤甚至失效， 确保离合器的

正常工作。

图 １３　 不同方法所得临界径向温差对比

Ｆｉｇ􀆰 １３　 Ｃｏｍｐａｒｉｓｏｎ ｏｆ ｃｒｉｔｉｃａｌ ｒａｄｉａｌ ｔｅｍｐｅｒａｔｕｒｅ
ｄｉｆｆｅｒｅｎｃｅ ｏｂｔａｉｎｅｄ ｆｒｏｍ ｄｉｆｆｅｒｅｎｔ ｍｏｄｅｌｓ

４　 结论

（１） 湿式离合器摩擦元件临界径向温差和磨损

率与工况参数 （压力和转速） 呈非线性的关系。 对

偶钢片的临界径向温差随压力和转速的增大而减小，
随着压力的增大， 变化率逐渐减小， 随着转速的增

大， 变化率逐渐增大； 摩擦片的磨损率随压力和转速

的增大而增大， 随着压力的增大， 变化率逐渐增大，
随着转速的增大， 变化率逐渐减小。

（２） 相较屈曲理论模型和单参数阈值模型， 综

合考虑摩擦热负荷和磨损两方面因素的双参数阈值模

型能够较准确的预测湿式离合器摩擦副的损伤阈值，
预测结果与实测结果地误差一般不超过 ７％。

（３） 在压力为 ０􀆰 ８ ＭＰａ、 转速为 １ ０００ ｒ ／ ｍｉｎ 的

工况条件下， 当径向温差达到 ２３５􀆰 ４ ℃ ， 磨损率达

到 ２􀆰 ８７×１０－４ ｍｍ ／ ｓ时， 以及在压力为 ０􀆰 ５ ＭＰａ、 转

速为 １ ０００ ｒ ／ ｍｉｎ 的工况条件下， 当径向温差达到

２３９􀆰 ２ ℃ ， 磨损率达到 ２􀆰 ４８×１０－４ ｍｍ ／ ｓ 时， 可以认

为湿式离合器摩擦副出现了损伤失效， 建议更换摩

擦元件。
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摘要： 以从头计算 Ｈａｒｔｒｅｅ－Ｆｏｃｋ分子轨道法计算三类 （２－烷基黄原酸酯基乙酰氨基吡啶、 ２－烷基黄原酸酯基乙

酰氨基苯并噻唑、 ２－烷基黄原酸酯基乙酰氨基噻唑） 黄原酸酯基杂环润滑油添加剂的量子化学结构参数， 通过多元线

性回归分析分别研究这些分子的磨斑直径、 最大无卡咬负荷与量子化学结构参数之间的关系， 建立具有良好拟合效果

和预测能力的抗磨性和极压性定量构效关系模型。 结果表明， 黄原酸酯类杂环化合物的熵是影响其作为润滑油添加剂

抗磨性能的主要量子化学结构参数， 而分子总能量对其极压性能产生重要影响。
关键词： 摩擦学定量构效关系； 多元线性回归； 量子化学结构参数； 抗磨性； 极压性
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ｐｒｏｐｅｒｔｙ．

Ｋｅｙｗｏｒｄｓ：ｑｕａｎｔｉｔａｔｉｖｅ ｓｔｒｕｃｔｕｒｅ ｔｒｉｂｏ － ａｂｉｌｉｔｙ ｒｅｌａｔｉｏｎｓｈｉｐ； ｍｕｌｔｉｐｌｅ ｌｉｎｅａｒ ｒｅｇｒｅｓｓｉｏｎ； ｑｕａｎｔｕｍ ｃｈｅｍｉｃａｌ ｓｔｒｕｃｔｕｒｅ
ｐａｒａｍｅｔｅｒｓ；ａｎｔｉ－ｗｅａｒ；ｅｘｔｒｅｍｅ ｐｒｅｓｓｕｒｅ

　 随着人们对环境问题的重视， 对于润滑油添加剂 的要求也越来越高， 传统二烷基二硫代磷酸锌 （ＺＤ⁃
ＤＰ） 添加剂已不能很好地满足现代工业对绿色高效
润滑油添加剂的需求。 在众多的替代品中， 黄原酸酯
类衍生物被认为是二烷基二硫代磷酸锌 （ＺＤＤＰ） 的
可能取代品， 吸引了许多学者进行研究［ １ － ３ ］。 另一
方面， 含氮杂环化合物因具有紧密稳定的结构， 具有
良好的抗磨性能， 使其成为国内外学者的研究热
点［ ４－５ ］。 因此， 为了实现添加剂的多功能化， 将具有
良好抗磨性能的含氮杂环结构和具有良好极压性能的



黄原酸酯结构结合起来， 有可能得到一种综合性能良

好的添加剂。 本文作者将对这类具有杂环和黄原酸酯

结构的分子展开相关分析研究［ ６ ］。
摩擦学定量构效关系 （Ｑｕａｎｔｉｔａｔｉｖｅ Ｓｔｒｕｃｔｕｒｅ Ｔｒｉｂｏ－

ａｂｉｌｉｔｙ Ｒｅｌａｔｉｏｎｓｈｉｐ， ＱＳＴＲ） ［７］是在药学等领域中广泛

应用的定量构效关系 （ Ｑｕａｎｔｉｔａｔｉｖｅ Ｓｔｒｕｃｔｕｒｅ ａｃｔｉｖｉｔｙ
ｒｅｌａｔｉｏｎｓｈｉｐ， ＱＳＡＲ） 方法的基础上衍生发展而来，
都同样遵循结构决定性质的基本原则， 因此可以通过

摩擦学数据与化合物结构参数间建立某种函数关

系［ ８ － １１ ］。 本文作者所在的课题组在这方面已经做了许

多工作， 如通过反向传播神经网络 （Ｂａｃｋ Ｐｒｏｐａｇａｔｉｏｎ
Ｎｅｕｒａｌ Ｎｅｔｗｏｒｋ， ＢＰＮＮ） 分析了三嗪衍生物抗磨极压

性， 分析得到三维分子尺寸和分子中骨架原子的键合

方式是重要因素［１２］。 类似的还有比较分子场分析

（Ｃｏｍｐａｒａｔｉｖｅ Ｍｏｌｅｃｕｌａｒ Ｆｉｅｌｄ Ａｎａｌｙｓｉｓ， ＣｏＭＦＡ） 以及比

较分子相似因子分析 （Ｃｏｍｐａｒａｔｉｖｅ Ｓｉｍｉｌａｒｉｔｙ Ｉｎｄｉｃｅｓ
Ａｎａｌｙｓｉｓ， ＣｏＭＳＩＡ） 等［１３］。 这些方法都是通过分子的

结构和摩擦学性能之间的定量关系， 分析分子结构与

性能的关系， 用于理论指导添加剂分子结构设计。
为获得一种含氮杂环和黄原酸酯结构的多功能润

滑油添加剂， 本文作者以一组黄原酸酯基杂环衍生物

为研究对象， 运用多元线性回归法 （ＭＬＲ） 分析其

磨斑直径和最大无卡咬负荷与结构之间的关系， 并构

建 ＱＳＴＲ模型， 依据模型对极压抗磨机制进行探讨。
１　 材料与方法

文中研究的 ３１种黄原酸酯类杂环化合物的分子

结构以及其作为润滑油添加剂在基础油液体石蜡中的

磨斑直径 （ｄ） 和最大无卡咬负荷 （ ｐＢ ） 等实验数

据， 均取自文献［１４］。 具体如表 １ 所示。 其中， 磨

斑直径按照 ＧＢ３１４２—８２ 的方法， 在采用济南试验机

厂的 ＭＲＳ⁃１０Ｐ 型四球摩擦磨损试验机进行； 最大无

卡咬负荷 ｐＢ值按照 ＧＢ ／ Ｔ １２５８３—１９９８ 方法， 采用济

南试验机生产的 ＭＱ⁃８００ 型四球摩擦磨损试验机测

试［１４］。 润滑油添加剂按照结构可以分为 ３ 大类， 结

构如图 １所示。

表 １　 分子结构及摩擦学数据

Ｔａｂｌｅ １　 Ｍｏｌｅｃｕｌａｒ ｓｔｒｕｃｔｕｒｅ ａｎｄ ｔｒｉｂｏｌｏｇｉｃａｌ ｄａｔａ

Ｎｏ Ｍａｔｒｉｃｅｓ Ｓｕｂｓｔｉｔｕｅｎｔ Ｒ ＷＳｅｘｐｔ ＷＳｐｒｅｄ ＥＰ ｅｘｐｔ ＥＰ ｐｒｅｄ

１ Ａ ｎ－Ｃ３Ｈ７ ２．３４１ ８ ２．３６５ ８ ２．５６１ ９ ２．５８６ ７

２ Ａ ｉ－Ｃ３Ｈ７ ２．３５１ ２ ２．３１９ ２ ２．５７１ ０ ２．５８６ ７

３ Ａ ｎ－Ｃ４Ｈ９ ２．３４８ ８ ２．３３２ ９ ２．５９５ ２ ２．５９７ ８

４ Ａ ｓ－Ｃ４Ｈ９ ２．３６４ ５ ２．３５５ １ ２．６３１ １ ２．６０８ ８

５ Ａ ｎ－Ｃ５Ｈ１１ ２．３５９ １ ２．３５２ ７ ２．６３７ ３ ２．６０８ ８

６ Ａ ｉ－Ｃ５Ｈ１１ ２．３８９ ７ ２．３６４ １ ２．６３１ ６ ２．６１９ ８

７ Ａ ｎ－Ｃ６Ｈ１３ ２．４３２ １ ２．３９３ ４ ２．６９２ ５ ２．６４１ ９

８ Ａ ｃ－Ｃ６Ｈ１１ ２．４２７ ０ ２．３９６ ９ ２．７０８ ２ ２．６４１ ９

９ Ａ ｎ－Ｃ８Ｈ１７ ２．４７７ ２ ２．５１１ ９ ２．７４１ ９ ２．６８６ ０

１０ Ａ ｉ－Ｃ８Ｈ１７ ２．３６６ ５ ２．３３５ ３ ２．６７５ ０ ２．６２４ ０

１１ Ａ ｎ－Ｃ１２Ｈ２５ ２．４５５ ０ ２．３６１ ２ ２．６６８ ０ ２．７２０ ５

１２ Ａ ｎ－Ｃ１６Ｈ３３ ２．４３３ ０ ２．３８１ ６ ２．６９３ ６ ２．７２０ ５

１３ Ａ ｃ－Ｃ５Ｈ１０Ｎ ２．４５５ ９ ２．４２０ ０ ２．７２９ ６ ２．７３１ ５

１４ Ｂ ｎ－Ｃ３Ｈ７ ２．４７６ ３ ２．３８９ ４ ２．７４８ １ ２．７５３ ５

１５ Ｂ ｉ－Ｃ３Ｈ７ ２．４３７ ２ ２．３５８ ５ ２．８００ ７ ２．７５３ ２

１６ Ｂ ｎ－Ｃ４Ｈ９ ２．４９３ ２ ２．４３８ ８ ２．８０９ ２ ２．７７５ ６

１７ Ｂ ｎ－Ｃ６Ｈ１３ ２．４９８ ３ ２．４９６ ５ ２．７５０ ４ ２．７７５ ６

１８ Ｂ ｃ－Ｃ６Ｈ１１ ２．５７０ ４ ２．４７７ ３ ２．８２８ ０ ２．８１９ ７
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续 表 １

Ｎｏ Ｍａｔｒｉｃｅｓ Ｓｕｂｓｔｉｔｕｅｎｔ Ｒ ＷＳｅｘｐｔ ＷＳｐｒｅｄ ＥＰ ｅｘｐｔ ＥＰ ｐｒｅｄ

１９ Ｂ ｎ－Ｃ８Ｈ１７ ２．３７４ １ ２．３１９ ０ ２．５９３ ６ ２．６７７ ３

２０ Ｂ ｉ－Ｃ８Ｈ１７ ２．３５６ ０ ２．３１５ ６ ２．６０３ ８ ２．６７７ ３

２１ Ｂ ｎ－Ｃ１２Ｈ２５ ２．３８２ ２ ２．３３９ ６ ２．６３５ ２ ２．６８８ ４

２２ Ｂ ｎ－Ｃ１６Ｈ３３ ２．４０７ ３ ２．４２６ ８ ２．６６５ １ ２．６９９ ４

２３ Ｃ ｎ－Ｃ３Ｈ７ ２．３９７ ９ ２．３６８ ８ ２．６９３ ７ ２．７１０ ４

２４ Ｃ ｉ－Ｃ３Ｈ７ ２．３８９ ９ ２．３３７ ７ ２．６８０ ０ ２．７１０ １

２５ Ｃ ｎ－Ｃ４Ｈ９ ２．４４９ ５ ２．３９９ ４ ２．７３７ ３ ２．７３２ ５

２６ Ｃ ｉ－Ｃ５Ｈ１１ ２．５７６ ２ ２．５０９ １ ２．８７２ ４ ２．８２０ ７

２７ Ｃ ｎ－Ｃ６Ｈ１３ ２．３４１ ８ ２．３６５ ８ ２．５６１ ９ ２．５８６ ７

２８ Ｃ ｃ－Ｃ６Ｈ１１ ２．３５１ ２ ２．３１９ ２ ２．５７１ ０ ２．５８６ ７

２９ Ｃ ｎ－Ｃ８Ｈ１７ ２．３４８ ８ ２．３３２ ９ ２．５９５ ２ ２．５９７ ８

３０ Ｃ ｎ－Ｃ１２Ｈ２５ ２．３６４ ５ ２．３５５ １ ２．６３１ １ ２．６０８ ８

３１ Ｃ ｎ－Ｃ１６Ｈ３３ ２．３５９ １ ２．３５２ ７ ２．６３７ ３ ２．６０８ ８

　 　 注： Ａ为 Ｐｙｒｉｄｉｎｅ； Ｂ为 Ｂｅｎｚｏｔｈｉａｚｏｌｅ； Ｃ为 Ｔｈｉａｚｏｌｅ。

图 １　 润滑油添加剂的母体结构

Ｆｉｇ􀆰 １　 Ｓｔｒｕｃｔｕｒｅｓ ｏｆ ｍａｔｒｉｃｅｓ ｏｆ ｌｕｂｒｉｃａｎｔ ａｄｄｉｔｉｖｅｓ

　 　 为了便于统计分析， 通常需要将实验数据转换为

标准值。 采用公式 （１） 将磨斑直径 ｄ 转换成标准

量———磨损量度， 用来表征不同润滑油添加剂的抗磨

性能。 采用公式 （２） 最大无卡咬负荷 ｐＢ值转换成标

准量———极压性量度， 以表征不同润滑油的承载

能力。

ＷＳ ＝ ｌｇ
ｄ０．５

ｄ０．５０
× Ｍæ

è
ç

ö

ø
÷ （１）

式中： ＷＳ为转换值磨损量度； ｄ０为润滑基础油

的磨斑直径； ｄ 为加入添加剂后的磨斑直径； Ｍ 为添

加剂的分子量。

ＥＰ ＝ ｌｇ
ｐＢ
０．５

ｐＢ０
０．５
×Ｍæ

è
ç

ö

ø
÷ （２）

式中： ＥＰ 为转换值极压性量度； ｐＢ０为基础油的

最大无卡咬负荷； ｐＢ为加入添加剂后的最大无卡咬负

荷； Ｍ 为添加剂的分子量。
随机选择 ３１个黄原酸酯类杂环化合物中的 ５ 个

作为测试组， 分别为表 １中第 ３、 ８、 １２、 ２２、 ３０ 组，
以进行模型的外部检验； 其余设置为训练组， 用于建

立定量关系模型。
选择的每一个分子在计算结构参数时先以从头计

算 Ｈａｒｔｒｅｅ－Ｆｏｃｋ （ＨＦ） 法进行结构优化和能量最小

化， 再依次计算每个分子的分子体积、 热力学能、 总

能量、 偶极矩、 零点能、 热容、 熵等量子化学结构参

数［７］。 分别以磨损量度 ＷＳ 和极压性量度 ＥＰ 为因变

量， 训练组的结构参数为自变量进行线性回归分析，
通过逐步线性回归来筛选变量， 选择相关性最优的变

量以建立预测模型。
ＱＳＴＲ模型的拟合能力用训练组的相关系数 Ｒ 和

Ｆｉｓｈｅｒ检验值 Ｆ 作为评价指标， Ｒ 越接近于 １， Ｆ 值

越大， 相应模型的拟合能力就越强［７］。 模型的预测能

力用测试组的相关系数 ｑ２进行评价， ｑ２的计算公式

如下：

４５１ 润滑与密封 第 ４７卷



ｑ２ ＝ １ －
∑ Ｘｐｒｅｄ － Ｘｅｘｐｔ( ) ２

∑ Ｘｅｘｐｔ － Ｘｅｘｐｔ( ) ２
（３）

式中： Ｘｐｒｅｄ、 Ｘｅｘｐｔ和 Ｘｅｘｐｔ分别是测试集 ＥＰ 或 ＷＳ
的预测值、 实验值和平均值。

通常， 当 ｑ２＞０􀆰 ５ 时， 该模型具有可靠的预测能

力， 具体数据如表 ２所示。

表 ２　 抗磨性模型的线性回归结果

Ｔａｂｌｅ ２　 Ｒｅｓｕｌｔｓ ｏｆ ＭＬＲ ａｎａｌｙｓｉｓ ｏｎ ｔｈｅ
ａｎｔｉ－ｗｅａｒ ｐｅｒｆｏｒｍａｎｃｅ

Ｄｅｐｅｎｄｅｎｔ
ｖａｒｉａｂｌｅ

Ｃｏｒｒｅｌａｔｉｏｎ
Ｒ

Ｆｉｓｈｅｒｖａｌｕｅ
Ｆ

Ｓｔａｎｄａｒｄ
ｅｒｒｏｒ

Ｓｉｇｎｉｆｉｃａｎｃｅ
ｌｅｖｅｌ

ＷＳ ０．８９２ ９３．８３９ ０．０２９ ７６ ０．０００

２　 结果与讨论

２􀆰 １　 抗磨性模型的建立与检验

如表 ３所示， 通过逐步回归， 筛选出与磨损量度

相关度最高的一个结构参数为熵， 以熵进行分析， 获

得如下预测模型：
ＷＳ＝ ２．０４３（０．０４３）＋０．００２×Ｓ（０．０００） （４）
式中： Ｓ 为熵， Ｊ ／ （ｍｏｌ·Ｋ）， 括号内数字表示标

准误差。
表 ２中列出了所得预测模型的线性回归结果。 从

表中结果来看， 模型的相关系数接近 １、 标准偏差

低， 说明所得 ＱＳＴＲ 模型的拟合能力较强。 用公式

（４） 对测试组样本的磨损量度值进行预测， 并计算

得到相关系数 ｑ２ ＝ ０􀆰 ６７９， 说明模型具有良好的预测

能力。 图 ２中样本的预测值和实验值的显著线性相关

性也能直观地显示模型的较强预测能力。

表 ３　 ＷＳ和 ＥＰ 与结构参数相关性

Ｔａｂｌｅ ３　 Ｃｏｒｒｅｌａｔｉｏｎ ｏｆ ＷＳ ａｎｄ ＥＰ ｗｉｔｈ ｓｔｒｕｃｔｕｒａｌ ｐａｒａｍｅｔｅｒｓ

ＷＳ ＥＰ Ｄｉｐｏｌｅ
Ｍｏｌｅｃｕｌａｒ
Ｖｏｌｕｍｅ

ＲＭＳ
Ｆｏｒｃｅ

ＳＣＦ
Ｅｎｅｒｇｙ

Ｅｎｔｒｏｐｙ
Ｈｅａｔ
Ｃａｐａｃｉｔｙ

Ｔｈｅｒｍｏｄｙｎａｍｉｃ
Ｅｎｅｒｇｙ

Ｚｅｒｏ－Ｐｏｉｎｔ
Ｅｎｅｒｇｙ

ＷＳ １．０００ －

ＥＰ － １．０００

Ｄｉｐｏｌｅ ０．０１６ ０．１１９ １．０００

Ｍｏｌｅｃｕｌａｒ Ｖｏｌｕｍｅ ０．８０６ ０．７６８ ０．００９ １．０００

ＲＭＳ Ｆｏｒｃｅ －０．０３６ －０．０７７ －０．０２６ －０．１６３ １．０００

ＳＣＦ Ｅｎｅｒｇｙ －０．８７２ －０．８５８ －０．０２７ －０．５７９ －０．０７１ １．０００

Ｅｎｔｒｏｐｙ ０．８９２ ０．８４５ ０．１２６ ０．９２０ －０．２３０ －０．６４９ １．０００

Ｈｅａｔ Ｃａｐａｃｉｔｙ ０．８７３ ０．８８０ ０．１１６ ０．９００ －０．１９５ －０．６３８ ０．９６５ １．０００

Ｔｈｅｒｍｏｄｙｎａｍｉｃ Ｅｎｅｒｇｙ ０．８３７ ０．８１３ ０．０８２ ０．９１８ －０．２５１ －０．５４８ ０．９８２ ０．９５３ １．０００

Ｚｅｒｏ－Ｐｏｉｎｔ Ｅｎｅｒｇｙ ０．８３４ ０．８１１ ０．０８２ ０．９１７ －０．２５３ －０．５４３ ０．９８１ ０．９５２ １．０００ １．０００

图 ２　 磨损量度的实验值与预测值

Ｆｉｇ􀆰 ２　 Ｅｘｐｅｒｉｍｅｎｔａｌ ａｎｄ ｐｒｅｄｉｃｔｅｄ ｖａｌｕｅｓ
ｏｆ ａｎｔｉ－ｗｅａｒ ｐｅｒｆｏｒｍａｎｃｅ

２􀆰 ２　 极压性模型的建立与检验

如表 ３所示， 通过逐步回归， 筛选出与极压性量

度相关度最高的结构参数为总能量， 以总能量进行分

析， 获得如下预测模型：
ＥＰ ＝ ２．１６９（０．０６４）－４．５０４×１０－７×Ｅ（０．０００） （５）
式中： Ｅ 为分子总能量， ｋｃａｌ ／ ｍｏｌ； 括号内数字

表示标准误差。
表 ４中列出了所得预测模型的线性回归结果。 从

表中结果来看， 模型的相关系数接近 １、 标准偏差

低， 说明所得 ＱＳＴＲ 模型的拟合能力较强。 用公式

（５） 对测试组样本的极压性量度值进行预测， 并计
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算得到相关系数 ｑ２ ＝ ０􀆰 ８６９， 说明模型具有良好的预

测能力。 图 ３中样本的预测值和实验值的显著线性相

关性也能直观显示模型的较强预测能力。

表 ４　 极压性模型的线性回归结果

Ｔａｂｌｅ ４　 Ｒｅｓｕｌｔｓ ｏｆ ＭＬＲ ａｎａｌｙｓｉｓ ｏｎ ｔｈｅ ｅｘｔｒｅｍｅ
ｐｒｅｓｓｕｒｅ ｐｅｒｆｏｒｍａｎｃｅ

Ｄｅｐｅｎｄｅｎｔ
ｖａｒｉａｂｌｅ

Ｃｏｒｒｅｌａｔｉｏｎ
Ｒ

Ｆｉｓｈｅｒｖａｌｕｅ
Ｆ

Ｓｔａｎｄａｒｄ
ｅｒｒｏｒ

Ｓｉｇｎｉｆｉｃａｎｃｅ
ｌｅｖｅｌ

ＥＰ ０．８５８ ６７．１６５ ０．０４２ ３ ０．０００

图 ３　 极压性量度的实验值与预测值

Ｆｉｇ􀆰 ３　 Ｅｘｐｅｒｉｍｅｎｔａｌ ａｎｄ ｐｒｅｄｉｃｔｅｄ ｖａｌｕｅｓ ｏｆ
ｅｘｔｒｅｍｅ ｐｒｅｓｓｕｒｅ ｐｅｒｆｏｒｍａｎｃｅ

２􀆰 ３　 分析与讨论

润滑油添加剂的抗磨性和极压性是不同的摩擦

学特性， 具有不同的机制。 因此， 这 ２ 种摩擦学性

能的 ＱＳＴＲ模型中涉及到的结构影响因子也是不一

样的。
对于黄原酸酯类杂环化合物， 抗磨性主要是通

过物理吸附作用在摩擦副表面减少磨损［１５－１６］ ， 氢键

是一种弱相互作用力， 可以有效形成这种物理膜，
而文中所研究的分子都具有相同的黄原酸酯基结

构， 但所含氮、 硫杂环不一样， 可以说明对该系列

润滑油添加剂分子抗磨性的影响主要来自于杂环结

构。 在抗磨性模型中， 润滑油添加剂分子的磨损量

度与熵成正相关， 即当润滑油添加剂分子的熵越

低， 则磨损量度越小， 添加剂分子的抗磨性能越

好。 熵越小， 代表体系趋于有序， 对于黄原酸酯类

杂环化合物， 当体系趋于有序时， 含氮、 硫杂环与

杂环之间会形成分子间氢键， 含氧、 硫的黄原酸酯

基同样会形成分子间氢键， 在氢键的作用下， 润滑

剂分子会在摩擦副表面形成一种层状有序的结

构［１７］ ， 将更有利于抗磨。

另一方面， 大量研究表明， 添加剂中的硫原子

对润滑油的极压性具有重大影响， 它们会在金属摩

擦副表面形成金属硫化物的化学保护膜［１８－２０］ 。 文中

研究的吡啶类分子杂环中只含氮原子， 而噻唑和苯

并噻唑类杂环中则含有氮、 硫 ２ 种杂原子， 但是从

实验数据来看， 三类添加剂分子的极压性并没有特

别显著的差异， 说明该系列润滑油添加剂分子的极

压性可能主要来源于黄原酸酯基中的硫原子与摩擦

副之间的化学反应。 在极压性模型中， 润滑油添加

剂的极压性量度与分子总能量成负相关， 即分子的

总能量越低， 分子的极压性量度越大， 添加剂分子

的承载能力越好。 由于分子的能量越低， 反应活性

就越高， 从而越容易生成化学反应膜， 对润滑油承

载能力的提高更有利。
３　 结论

（１） 采用 ＨＦ 从头计算分子轨道法计算了 ３１ 个

黄原酸酯类杂环化合物的量子化学结构参数， 对它

们作为润滑油添加剂的抗磨性和极压性分别进行了

摩擦学定量构效关系研究， 得到了定量构效关系

模型。
（２） 黄原酸酯类杂环化合物的抗磨性能与量子

化学结构参数熵具有良好的相关性； 而极压性能与量

子化学结构参数分子总能量具有良好的相关性。
（３） 对于黄原酸酯类杂环化合物， 结构中的黄

原酸酯基对极压性影响较大， 而杂环对抗磨性影响

较大。
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摘要： 根据摆线针轮 （ＲＶ） 减速器的运行特点与摩擦副运行工况， 选择合成烃基础油作为主要基础油， 同时加

入部分环烷基基础油以改善基础油与皂的相容性， 增加部分增黏剂来保证产品的附着力和基础油的黏度指数； 为提升

润滑脂的抗氧化性及减摩和极压性能， 选择氢过氧化物分解型抗氧剂 （硫酯型） 与自由基捕获型 （胺型、 酚型） 抗氧

剂复合抗氧剂， 选择ＭｏＤＴＣ为主的复合摩擦磨损添加剂。 对该润滑脂在机器人负荷 ２ １００ Ｎ、 满行程、 室温 （ （２３±２）
℃）、 ２４ ｈ不间断运行的极端运行条件下， 进行了为期 ８ ０００ ｈ的性能测试。 在测试过程中机器人运行情况平稳、 定位

准确， 表明该润滑脂对减速器的润滑保护性能优良， 满足机器人使用要求。
关键词： 高性能润滑脂； 添加剂； 固体填料； 工业机器人； 减速器
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ｔｈｅ ｇｒｅａｓｅ ｗａｓ ｓｕｂｊｅｃｔｅｄ ｔｏ ａ ｐｅｒｆｏｒｍａｎｃｅ ｔｅｓｔ ｏｆ ８ ０００ ｈ．Ｄｕｒｉｎｇ ｔｈｅ ｔｅｓｔ，ｔｈｅ ｒｏｂｏｔ ｈａｓ ｒｕｎ ｓｍｏｏｔｈｌｙ，ａｎｄ ｐｒｅｃｉｓｅ ｐｏｓｉｔｉｏ⁃
ｎｉｎｇ，ｉｎｄｉｃａｔｉｎｇ ｔｈａｔ ｔｈｅ ｇｒｅａｓｅ ｈａｓ ｅｘｃｅｌｌｅｎｔ ｌｕｂｒｉｃａｔｉｏｎ ｐｒｏｔｅｃｔｉｏｎ ｐｅｒｆｏｒｍａｎｃｅ ｆｏｒ ｔｈｅ ｒｅｄｕｃｅｒ ａｎｄ ｍｅｅｔｓ ｔｈｅ ｒｅｑｕｉｒｅｍｅｎｔｓ
ｏｆ ｔｈｅ ｒｏｂｏｔ．

Ｋｅｙｗｏｒｄｓ：ｈｉｇｈ ｐｅｒｆｏｒｍａｎｃｅ ｇｒｅａｓｅ；ａｄｄｉｔｉｏｎ ａｇｅｎｔ；ｓｏｌｉｄ ｆｉｌｌｅｒ；ｉｎｄｕｓｔｒｉａｌ ｒｏｂｏｔ；ｒｅｄｕｃｅｒ

　 近年来， 随着劳动力成本的上升以及劳动力供给

的下降， 我国对工业机器人的需求飞速增长。 作为全

球第一大工业机器人市场， 我国高性能的机器人核心

设备即减速器的专用油脂却长期依赖进口， 国外油脂

高额的利润空间所带来的沉重成本压力， 使国内汽

车、 电子等行业对机器人油脂的国产化需求非常迫

切， 机器人配套油脂的研发也成为近年来关注的

热点［ １－２］。
润滑脂主要由基础油、 稠化剂、 添加剂 ３部分组

成［３］。 根据摆线针轮 （ＲＶ） 减速器的运行特点与摩擦

副工况， 制备出具有优良性能的基础脂产品， 再配以添

加剂， 最终研制出高性能润滑脂， 研究结果为新型高性

能特种润滑脂的设计制备提供理论指导和技术支持。
１　 摆线针轮 （ＲＶ） 润滑脂的制备

１􀆰 １　 基础油的配制

合成烃基础油具有黏度指数高、 倾点低、 闪点
高、 氧化安定性好、 蒸发损失小等特点［ ４］， 因此文

中选择合成烃基础油作为主要基础油。 同时由于合成

烃基础油和稠化剂的相容性比较差， 还须选择部分环

烷基基础油， 以改善基础油与皂的相容性。 因此最终

选择合成烃基础油、 环烷基基础油和光亮油 ３种基础

油进行调配。 另外为了提高产品在齿轮表面的附着

力， 增加部分增黏剂来保证产品的附着力和基础油的

黏度指数。 调配的基础油基本理化性质如表 １所示。

表 １　 基础油的理化数据
Ｔａｂｌｅ １　 Ｔｈｅ ｐｈｙｓｉｃａｌ ａｎｄ ｃｈｅｍｉｃａｌ ｄａｔａ ｏｆ ｂａｓｅ ｏｉｌ

项目 数据

基础油调和配方

环烷基基础油（３０％～４０％），
合成烃基础油（４０％～５０％）：光亮

油（５％～１０％）：增黏剂 Ａ（３％～５％）

４０ ℃运动黏度

ν ／ （ｍｍ２·ｓ－１）
３２．０１

１００ ℃运动黏度

ν ／ （ｍｍ２·ｓ－１）
５．５６２

黏度指数 １１２
倾点 ｔ１ ／ ℃ －５７

苯胺点 ｔ２ ／ ℃ １１０．１

１􀆰 ２　 稠化剂

通过对减速器运行工况的分析， 稠化剂选择以十

二羟基硬脂酸锂皂为主稠化剂， 并以稠化优质基础油

为基础脂进行开发。
１􀆰 ３　 添加剂的筛选

脂类润滑剂对添加剂的选择性非常强， 其稠化剂
都具有非常强的极性， 由于大多数极压抗磨添加剂都

具有一定的极性， 选择不当， 会影响脂类润滑剂的胶

体安定性和机械安定性， 从而影响润滑脂的使用寿

命。 润滑油中极性添加剂通过竞争吸附于金属表面从

而起润滑作用， 但这种润滑机制， 在润滑脂润滑中不

再完 全 适 用。 因 此， 添 加 剂 的 选 择 存 在 一 定 难

度［ ５－６］。 下面分别探讨各添加剂的选择。
１􀆰 ３􀆰 １　 抗氧剂的选择

基础油的氧化属于烃自由基氧化机制， 分链引

发、 链生长、 链传递和链终止 ４个阶段。 润滑脂抗氧

化性能不好， 会导致油泥、 酸值和黏度大幅增加， 影

响润滑脂使用寿命。 为此文中选择一种硫酯型氢过氧

化物分解型抗氧剂、 一种酚型和一种胺型自由基捕获

型抗氧剂复配协同［ ７－８］。 采用旋转氧弹 （ＲＢＯＴ） 试
验检测复配后油品的抗氧化性能， 试验温度为 １５０
℃。 试验结果如表 ２所示。 结果表明， 氢过氧化物分

解型抗氧剂 （硫酯型） 与自由基捕获型 （胺型、 酚

型） 抗氧剂复合产生明显的抗氧化协同效应， 旋转

氧弹值明显提高。

表 ２　 抗氧剂的复配协同抗氧化效果
Ｔａｂｌｅ ２　 Ｔｈｅ ｓｙｎｅｒｇｉｓｔｉｃ ａｎｔｉｏｘｉｄａｔｉｏｎ ｅｆｆｅｃｔ ｏｆ

ａｎｔｉｏｘｉｄａｎｔ ｃｏｍｐｏｕｎｄ
序号 配方 ＲＢＯＴ ｔ ／ ｍｉｎ
１ 基础油 ８６

２
基础脂＋０．１２５％硫酯型抗氧剂＋

０．１２５％酚型抗氧剂
＞４００

３
基础脂＋０．１２５％硫酯型抗氧剂＋

０．１２５％胺型抗氧剂
＞４００

４
基础脂＋０．１２５％硫酯型抗氧剂＋
０．０５％酚型＋０．０５％胺型

＞８００

５ 基础脂＋０．２５％酚型抗氧剂 ２５２
６ 基础脂＋０．２５％胺型抗氧剂 ２９４
７ 基础脂＋０．２５％硫酯型抗氧剂 １６９

１􀆰 ３􀆰 ２　 固体填料

为了提升润滑脂的减摩和极压性能， 增强油膜强
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度， 通常采用添加填料的形式， 一般填料均为惰性

化合物， 而且具有很高的极压抗磨损性能［ ９－１３］。 在制

备的空白锂基脂中分别加入相同剂量的 ＷＳ２、 石墨、
ＭｏＳ２、 ＭｏＤＴＣ、 ＣａＣＯ３等减摩抗磨添加剂， 进行 ＳＲＶ
变温法 （柱盘） 减摩测试， 结果见图 １。 极压性能测

试结果见表 ３。 结合图 １和表 ３可以看出， ＭｏＤＴＣ既

具有较低的摩擦因数， 还具有较好的极压抗磨性能，
因此选择其作为主要摩擦磨损添加剂。 选择以上添加

剂进行复配， 再借鉴文献［１４－１５］长寿命齿轮油产品

开发的成功经验和成熟应用案例， 再配以一定量的防

锈添加剂和铜腐蚀抑制剂， 筛选出了配方 ３ 和配方

４。 按照国外对齿轮润滑脂的测试方法， 建立了齿轮

摩擦磨损台架， 对不同配方的产品进行了评价。 试验

结果见表 ４， 摩擦副的磨损情况见图 ２。

图 １　 不同固体填料的润滑脂的摩擦因数随温度的变化

Ｆｉｇ􀆰 １　 Ｖａｒｉａｔｉｏｎ ｏｆ ｆｒｉｃｔｉｏｎ ｃｏｅｆｆｉｃｉｅｎｔ ｏｆ ｔｈｅ
ｇｒｅａｓｅｓ ｗｉｔｈ ｄｉｆｆｅｒｅｎｔ ｓｏｌｉｄ ｆｉｌｌｅｒｓ

表 ３　 不同固体填料对润滑脂极压性能的影响

Ｔａｂｌｅ ３　 Ｉｎｆｌｕｅｎｃｅ ｏｆ ｄｉｆｆｅｒｅｎｔ ｓｏｌｉｄ ｆｉｌｌｅｒｓ ｏｎ ｅｘｔｒｅｍｅ
ｐｒｅｓｓｕｒｅ ｐｅｒｆｏｒｍａｎｃｅ ｏｆ ｇｒｅａｓｅｓ

添加剂 ｐＢ ／ Ｎ ｐＤ ／ Ｎ 磨斑直径（３９２ Ｎ）ｄ ／ ｍｍ
３％ＷＳ２ １ １７６．８ １ ５６９．１ ０．４８
３％石墨 ４９０．３ １ ９６１．３ ０．５２
３％ＭｏＤＴＣ ７８４．５ １ ９６１．３ ０．４４
３％ＭｏＳ２ ６１７．８ ２ ４５１．７ ０．４６
３％ＣａＣＯ３ ５８８．４ １ ５６９．１ ０．４６

表 ４　 齿轮磨损试验结果对比

Ｔａｂｌｅ ４　 Ｃｏｍｐａｒｉｓｏｎ ｏｆ ｇｅａｒ ｗｅａｒ ｔｅｓｔ ｒｅｓｕｌｔｓ

编号
齿轮承

载级别

齿轮总质量

损失 ｍ ／ ｍｇ
１２级的

温度 ｔ ／ ℃

配方－３ ＞１２级 １８ １１６
配方－４ ＞１２级 １４ １１２

从表 ４中齿轮磨损模拟性能评价结果来看， 配方

３和配方 ４ 通过了 １２ 级极压抗磨性能的测试， 均具

有优良的抑制摩擦副发生磨损的性能， 表现结果为齿

轮的总质量损失很小。 但从试验后摩擦副的 ＳＥＭ 图

来看 （见图 ２）， 配方 ３ 润滑下齿面有不同程度的划

痕和擦伤， 而配方 ４润滑下齿面光亮如新， 因此选择

配方 ４作为试验产品的配方。

图 ２　 不同配方润滑脂润滑下齿轮磨损情况

Ｆｉｇ􀆰 ２　 Ｗｅａｒ ｏｆ ｇｅａｒ ｌｕｂｒｉｃａｔｅｄ ｂｙ ｇｒｅａｓｅｓ ｏｆ ｄｉｆｆｅｒｅｎｔ ｆｏｒｍｕｌａｔｉｏｎｓ：
（ａ） ｇｅａｒ ａｐｐｅａｒａｎｃｅ ｌｕｂｒｉｃａｔｅｄ ｂｙ ｆｏｒｍｕｌａ ３ ｇｒｅａｓｅ；
（ｂ） ｇｅａｒ ａｐｐｅａｒａｎｃｅ ｌｕｂｒｉｃａｔｅｄ ｂｙ ｆｏｒｍｕｌａ ４ ｇｒｅａｓｅ；
（ｃ） ＳＥＭ ｐｈｏｔｏ ｏｆ ｇｅａｒ ｌｕｂｒｉｃａｔｅｄ ｂｙ ｆｏｒｍｕｌａ ３ ｇｒｅａｓｅ；
（ｄ） ＳＥＭ ｐｈｏｔｏ ｏｆ ｇｅａｒ ｌｕｂｒｉｃａｔｅｄ ｂｙ ｆｏｒｍｕｌａ ４ ｔｅｓｔ ｇｒｅａｓｅ
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１􀆰 ４　 润滑脂基本性能

确定了基础油、 制备工艺和添加剂配方后， 制备

了一种应用在摆线针轮减速器的润滑脂产品， 制备的

产品基本理化性能见表 ５。

表 ５　 摆线针轮减速器润滑脂主要数据

Ｔａｂｌｅ ５　 Ｔｈｅ ｍａｉｎ ｄａｔａ ｏｆ ＲＶ ｒｅｄｕｃｅｒ ｇｒｅａｓｅ

项目 质量指标 脂 试验方法

工作锥入度 λ ／ （０．１ ｍｍ） ４００～４３０ ４０８ ＧＢ ／ Ｔ ２６９

氧化安定性（７５８ ｋＰａ，９９ ℃，１００ ｈ）压力降 Δｐ ／ ｋＰａ 不大于 ８０ ５５ ＳＨ ／ Ｔ ０３２５

防腐蚀性（５２ ℃，４８ ｈ） 合格 合格 ＧＢ ／ Ｔ ５０１８

极压性能（四球机法）最大无卡咬负荷 ｐＢ ／ Ｎ 不低于 ７８５ ７８５ ＳＨ ／ Ｔ ０２０２

极压性能（四球机法）烧结负荷 ｐＤ ／ Ｎ 不低于 ２ ４５０ ３０８９ ＳＨ ／ Ｔ ０２０２

抗磨损性能（四球机法，７５ ℃，１ ２００ ｒ ／ ｍｉｎ ），磨斑直径（３９２ Ｎ，６０ ｍｉｎ）ｄ ／ ｍｍ 不大于 ０．６ ０．４２ ＳＨ ／ Ｔ ０２０４

ＳＲＶ测试（２００ Ｎ，５０ ℃，１ ｍｍ，５０ Ｈｚ）摩擦因数 不大于 ０．０８ ０．０７ ＳＨ ／ Ｔ ０７２１

１􀆰 ５　 摆线针轮减速器润滑脂理化性能评价

采用 ＳＲＶ恒温法测试润滑脂的摩擦因数， 如图 ４
所示。 结果表明， 该润滑脂具有优良的抑制摩擦副发

生磨损的性能和摩擦因数保持能力， 能够较好地形成

边界润滑膜， 从而起到优良的抗磨减摩效果。 按照国

外对齿轮润滑脂的测试方法， 建立了齿轮摩擦磨损台

架， 对摆线针轮 （ＲＶ） 减速器脂进行抗磨损性能测

试， 齿轮承载级别高于 １２ 级， 齿轮总质量损失为 １４
ｍｇ， 磨痕深度为 １􀆰 ０２ μｍ。 表明具有延长减速器使用

寿命和优良的摩擦磨损性能。

图 ４　 恒温法测试润滑脂的摩擦因数

Ｆｉｇ􀆰 ４　 Ｔｈｅ ｆｒｉｃｔｉｏｎ ｃｏｅｆｆｉｃｉｅｎｔ ｏｆ ｇｒｅａｓｅ ｉｓ ｔｅｓｔｅｄ
ｂｙ ｃｏｎｓｔａｎｔ ｔｅｍｐｅｒａｔｕｒｅ ｍｅｔｈｏｄ

１􀆰 ６　 应用测试

为了验证开发的产品在机器人运转过程中的润滑

可靠性， 选择在沈阳新松机器人自动化有限公司的

ＳＲ２１０Ｄ型 ２ １００ Ｎ机器人上进行测试， 如图 ５ 所示。
按照 《ＪＳＷＪ－ＣＳＧＦ－１６００１－Ｖ１􀆰 ０＿工业机器人减速器

润滑脂产品测试规范》， ２ 台机器人均在负荷 ２ １００
Ｎ、 满行程、 室温 （ （２３±２） ℃）、 ２４ ｈ不间断运行的

极端运行条件下， 进行了为期 ８ ０００ ｈ 的性能测试。

试验结果表明， 该润滑脂具有非常优良的性能， 主要

表现在： （１） 具有优良的机械安定性和稠度保持能

力， 试验前后稠度无明显变化； （２） 产品外观呈现

亮黄色， 能够很好地进行新旧脂的区分； （３） 具有

优良的控制减速器温升性能， 整个测试过程中， 减速

器、 伺服电机和齿轮箱运行温度正常； （４） 在整个

测试过程中， 机器人运行平稳， 无定位不准确情况。

图 ５　 ＳＲ２１０Ｄ型 ２ １００ Ｎ机器人

Ｆｉｇ􀆰 ５　 ＳＲ２１０Ｄ ２ １００ Ｎ ｒｏｂｏｔ

２　 结论

（１） 以合成烃和精制矿物油为基础油， 以锂皂

为稠化剂， 并加入多种功能添加剂研制的摆线针轮

（ＲＶ） 减速器润滑脂， 理化指标优良。
（２） 选择 ２ 台 ＳＲ２１０Ｄ 型 ２ １００ Ｎ 工业机器人，

在负荷 ２ １００ Ｎ、 满行程、 室温 （ （２３±２） ℃）、 ２４ ｈ
不间断运行的极端运行条件下， 对摆线针轮 （ＲＶ）
减速器润滑脂进行了为期 ８ ０００ ｈ 的性能测试。 结果
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表明， 该脂对减速器的润滑保护性能优良， 完全满

足机器人使用要求。
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面心立方晶体结构高熵合金强韧化机制获揭示

广东省科学院中乌焊接研究所、 华南理工大学、 美国达特茅斯学院等研究人员研究揭示面心立方晶体结构高熵合金强韧

化机制。
高熵合金由于优异的力学与物理化学性能受到了国内外学界的广泛关注， 其复杂强韧化机制保障了高熵合金具有高加工

硬化率与稳定塑性变形能力， 可打破传统合金存在的强度－韧性关系倒置瓶颈。 其中， 共格纳米 Ｌ１２ 相强化的面心立方晶体

结构高熵合金， 具有优异的高温、 常温、 低温力学性能， 其强韧化机制与塑性变形机制是目前的研究热点。
研究人员在前期研究基础上， 利用电弧熔炼方法制备了 （ＣｏＣｒＮｉ） ９４Ａｌ３Ｔｉ３ 高熵合金块体， 随后利用轧制与热处理获

得了纳米 Ｌ１２相 （２３􀆰 ２ ｎｍ， ３７％） 强化的超细晶 （０􀆰 ６１ μｍ） 块体。
研究表明， 该超细晶高熵合金获得了优异的强韧综合力学性能， 屈服强度达到了 １ ２０３ ＭＰａ， 抗拉强度达到了 １ ５７７

ＭＰａ， 延伸率达到了 ２４％。 细晶强化对屈服强度的贡献约为 ３３９ ＭＰａ， 析出强化对屈服强度的贡献约为 ３８９ ＭＰａ。
该研究不但通过热机械加工细化了高熵合金组织与提升了高熵合金强韧综合力学性能， 同时也为高强韧高熵合金的设计

提供了新的思路。
（来源： 中国科学报 ）
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摘要： 对煤化工企业用油现状进行分析， 指出其润滑油使用普遍存在的问题， 如采用的油品种类多、 油品性能等

级偏高、 油品使用经济性偏低。 提出总体上按照 “油品种类最少化、 设备润滑更优化、 用油成本更低化” 开展油品选

型优化的思路， 并介绍油品选型优化结果及产生的效益。 开展油品选型优化， 可使煤化工企业油品年使用成本下降，
另外还能减少现场加错油的情况， 提高设备润滑可靠性。

关键词： 润滑油； 选型优化； 润滑管理； 煤化工

中图分类号： ＴＨ１１７􀆰 ２； ＴＱ５３
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　 煤化工是我国化学工业的重要组成部分， 未来随

着世界石油资源不断减少， 煤化工的重要性将更加凸

显。 加上我国富煤少油的资源现状， 近年来煤化工发

展更加迅速。 当前制约煤化工行业发展的一大因素是

煤化工生产污染较大、 排放高， 这与国家当前低碳、
绿色的发展战略吻合度不高， 因而减少污染和排放是

煤化工企业当务之急。 煤化工企业生产的整个工艺流

程中涉及大量转动设备， 如离心压缩机组、 空分装

置、 汽轮发电机组、 各类泵等， 这些转动设备润滑的

好坏与企业的节能减排密切相关。 据统计， 全世界有

１ ／ ３～１ ／ ２的能源以各种形式消耗在摩擦上， 而摩擦导

致的磨损是机械设备失效的主要原因， 大约有 ８０％
的损坏零件是由于各种形式的磨损引起的， 而在工业

企业中润滑是减少设备摩擦、 磨损的重要手段［ １－５ ］。
因而做好设备的润滑管理对于煤化工企业实现低碳、
绿色生产意义重大， 而润滑油品的管理是润滑管理的

重要环节， 也是煤化工企业润滑管理中普遍存在的薄

弱环节， 因而开展润滑油品的管理是煤化工企业实现

设备管理精细化和绿色低碳生产的重要一步［ ６－８ ］。
煤化工相比石油化工起步晚、 工艺流程更复杂，

涉及到的设备种类和数量更多， 因而设备的管理工作

更繁重， 但同时可挖掘的潜力也更大。 润滑管理作为

设备日常管理中的一个重要环节， 对于众多煤化工企



业而言就是一个待挖掘的 “金矿”。 本文作者分析煤

化工企业润滑油使用普遍存在的问题， 提出开展油品

选型优化的思路， 为煤化工企业提升润滑管理工作提

供了参考。
１　 煤化工企业用油现状

（１） 油品种类繁多

油品种类多几乎是煤化工企业的一个 “通病”。
以两家大型煤化工企业为例， 一家设备用油种类达到

１３８种， 另一家达到 １６３ 种。 这还只是设备上使用的

油品， 如果再加上仓库中因各种原因而 “闲置” 的油

品， 总的油品种类接近 ２００ 种 （见表 １）。 油品种类

繁多一是体现在油品品牌多， 以上述企业为例， 其接

近 ２００种的油品品牌不仅襄括了国外和国内几大主流

品牌， 还有大量非主流品牌， 全部油品品牌数量达

２９个， 且油品种类多的几大品牌在油品年使用量上

没有显著差别， 即企业没有以某一品牌的油品为主的

策略， 这其实并不利于企业在采购时通过量的优势提

高议价能力。 油品种类繁多另一个体现是油品黏度等

级多， 以该企业工业齿轮油为例， 从 ＩＳＯ ＶＧ４６ 至

ＩＳＯ ＶＧ３２００黏度等级一应俱全， 一个企业的设备即

使再复杂多样， 也很难想象其真有必要把齿轮油的黏

度等级几乎用全。

表 １　 某企业各品牌油品种类分布

Ｔａｂｌｅ １　 Ｔｈｅ ｄｉｓｔｒｉｂｕｔｉｏｎ ｏｆ ｖａｒｉｏｕｓ ｂｒａｎｄｓ
ｏｆ ｏｉｌ ｉｎ ａ ｃｏｍｐａｎｙ

品牌
国外

品牌 Ａ
国外

品牌 Ｂ
国产

品牌 Ｃ
国产

品牌 Ｄ
其他

数量 ３２种 ２６种 ２１种 １７种 １０２种

企业用到的油品种类繁多带来的首要问题就是现

场加错油的风险陡增。 以上述企业为例， 在对现场关

键设备在用油进行取样检测发现， 在很小的抽样比例

下就发现关键设备存在加错油的情况， 见表 ２。 公用

工程 中 心 磨 煤 机 减 速 机 油 站 采 用 的 是 某 品 牌

Ｌ⁃ＣＫＤ３２０工业闭式齿轮油， 共抽检了 ２ 台设备， 结

果发现其中 １台设备存在加错油的情况， １＃磨煤机减

速机在用油黏度检测值为 ２１２􀆰 ６ ｍｍ２ ／ ｓ， 这与该润滑

点要求所用油品牌的黏度范围不相符。 该黏度符合

ＩＳＯ ＶＧ ２２０ 的黏度范围， 且现场也正 好 用 到 了

ＩＳＯ ＶＧ ２２０黏度等级的齿轮油， 所以基本可以判断这

是由于现场加错油导致的结果。 油品种类繁多带来的

问题还包括油品库存量居高不下， 初步统计该企业油

品库存金额达 ２００万元以上； 现场为避免润滑器具混

用需配备的各类润滑器具数量增加等。

表 ２　 磨煤机减速机在用油检测数据

Ｔａｂｌｅ ２　 Ｄｅｔｅｃｔｉｏｎ ｄａｔａ ｏｆ ｕｓｅｄ ｏｉｌ ｏｆ ｃｏａｌ ｍｉｌｌ ｒｅｄｕｃｅｒ

生产

区域
取样点 用油牌号

４０ ℃运动

黏度 ν ／
（ｍｍ２·ｓ－１）

参考值

ν ／
（ｍｍ２·ｓ－１）

公用

工程

１＃磨煤机减

速机油箱

２＃磨煤机减

速机油箱

某品牌

Ｌ－ＣＫＤ３２０
工业闭

式齿轮油

２１２．６

３１８．３
２７２～３６８

（２） 油品性能等级偏高

调查发现， 多家煤化工企业发现煤化工企业用油

性能等级普遍偏高， 尤其是在一些大型关键设备上。
例如空分压缩机采用了全合成汽轮机油， 汽轮发电机

也采用了全合成汽轮机油， 这在其他类型工业企业中

是比较罕见的。 以汽轮机用油为例， 在电力行业无论

是 ３０ ＭＷ小机组， 还是核电 １ ０００ ＭＷ大机组， 普遍

采用的是矿物型汽轮机油； 在石油化工行业， 各类大

型离心压缩机组也普遍采用的是矿物型汽轮机油， 很

少使用合成油。 一方面， 合成油的价格通常是矿物油

的 ５～６倍， 而这类设备用油量又很大， 导致设备用

油成本非常高。 另一方面像离心压缩机、 汽轮机这类

设备通常采用循环润滑系统， 整体润滑工况环境较

好， 油品使用周期很长， 使用合成油性价比不明显。
煤化工企业用油性能等级普遍偏高的原因， 主要

有 ２个方面： 一是煤化工企业部分关键设备 （例如

空分） 进口设备居多， 设备厂家推荐的油品性能等

级较高； 另一方面是煤化工行业相比石油化工、 电力

行业来说仍属于较小众行业， 设备实践经验有限， 也

相对闭塞， 与行业外的交流少， 造成煤化工行业类似

设备的用油性能等级明显高于其他行业［ ９－１３ ］。
（３） 油品使用经济性偏低

煤化工企业油品使用经济性偏低主要表现在油品

性能等级偏高， 但换油周期普遍偏短。 例如某企业甲

醇中心各类离心式压缩机使用的是性能等级更优的某

品牌半合成型汽轮机油， 但确定的换油周期仅为 ２
年。 而其他行业大部分采用的为矿物型汽轮机油， 但

换油周期普遍更长， 有 ４年换油周期的， 甚至还有使

用周期达到 ８年的。 类似的还有聚烯烃反应器搅拌器

减速机使用的是某品牌全合成型齿轮油， 而换油周期

为 １年。 而其他行业类似设备上通常使用矿物油， 且

换油周期普遍在 ２年以上。 因此， 这些设备油品使用

经济性是偏低的。
润滑油品本质上是石油附属产品的一种， 因而润

滑油品的消耗量与企业的能耗是相关的， 更重要的是

４６１ 润滑与密封 第 ４７卷



润滑油品在使用后属于危险废物。 根据 ２０１６年 ８月 １
日修订的 《中华人民共和国固体废物污染环境防治

法》， 国家危险废物名录中 “ＨＷ０８ 废矿物油与含矿

物油废物非特定行业类”， 明确废弃润滑油需要找有

资质的机构回收处理。 因而设备换油周期偏短不仅关

乎企业油品使用成本上升、 换油工作量增加， 更重要

的是会增加煤化工企业危险废物的排放， 这与当前国

家节能减排的发展主旋律以及发展 “绿色煤化工”
都是不相符的［ １４－１５ ］。
２　 油品选型优化思路

油品选型优化采取以下五项原则 （见图 １）：
（１） 非关键设备用油往关键设备用油靠拢： 关

键设备对企业的正常生产非常关键， 因而选型优化过

程中尽可能不动关键设备的用油， 而其他非关键设备

的用油往关键设备用油靠拢。
（２） 使用量少的油品往使用量多的油品靠拢：

油品使用量多往往意味着有更多设备在使用该油品，
而油品替代过程始终会带来一定的影响， 因而采取使

用量少的油品往使用量多的油品靠拢的方法， 以尽可

能减少换油的影响。
（３） 满足设备润滑要求前提下提高用油性价比：

在满足安全、 可靠的前提下实现用油的经济性。
（４） 同类或同一中心设备的用油尽可能统一：

该方法可减少设备加错油情况的发生， 也便于现场润

滑管理工作的开展。
（５） 替代油品不改变目前设备换油周期： 设备

选用替代油品后， 设备的换油周期不会改变， 部分设

备降低了用油性能等级， 但前提是保持目前的换油周

期不改变。

图 １　 选型优化原则

Ｆｉｇ􀆰 １　 Ｓｅｌｅｃｔｉｏｎ ａｎｄ ｏｐｔｉｍｉｚａｔｉｏｎ ｐｒｉｎｃｉｐｌｅ

３　 优化结果及效益分析

３􀆰 １　 优化结果

以上述提到的煤化工企业为例， 通过选型优化，
设备用油种类从 １３８ 种优化为 ５７ 种， 优化幅度达到

５９％ （见图 ２）。 通过选型优化， 不仅油品种类大幅

减少， 还优化了部分设备用油， 例如用油性能等级过

高的设备， 用油选择不恰当的设备等。 通过这些优化

一方面可以降低油品使用成本， 提高用油经济性， 另

一方面避免部分设备因用油选择不当导致的设备润滑

失效。

图 ２　 各类油品优化前后数量对比

Ｆｉｇ􀆰 ２　 Ｃｏｍｐａｒｉｓｏｎ ｏｆ ｔｈｅ ｑｕａｎｔｉｔｙ ｏｆ ｖａｒｉｏｕｓ ｏｉｌ
ｂｅｆｏｒｅ ａｎｄ ａｆｔｅｒ ｏｐｔｉｍｉｚａｔｉｏｎ

３􀆰 ２　 效益分析

（１） 直接效益分析

通过开展油品选型优化可以带来直接经济效益。
主要包括 ２个方面， 一是通过优化减少特种油品、 专

用油品以及部分性能等级过高油品的使用。 据粗略统

计， 通过油品选型优化可使油品年采购成本下降约

１５％。 二是优化后油品种类大幅减少， 库存油品种类

及数量也随之大幅减少。 根据其他工业企业开展油品

选型优化的统计， 通过油品选型优化库存成本可下降

５０％以上， 部分企业还尝试实施 “零库存”。
（２） 间接效益分析

除了直接经济效益， 开展油品选型优化还能带来

不少的间接收益。 主要包括以下几个方面：
（１） 减少现场加错油情况的发生。 设备加错油

会导致设备短期内出现严重故障。 油品种类大幅减少

可以从客观上减少了现场加错油的概率， 同时在优化

中尽可能保证同中心或同类设备用油统一， 也可以减

少现场加错油情况的发生。
（２） 减少现场润滑器具混用情况。 现场润滑器

具混用时， 润滑器具残留的润滑油， 也会造成润滑油

的混用， 给设备的润滑带来一些隐患。 尤其是加脂枪

的混油， 因润滑脂间的不兼容情况远大于润滑油间的

不兼容， 加脂枪的混用会给轴承润滑带来很大的隐

患。 例如上述企业采用的润滑脂种类达到 ３０ 多种，
在现场为每种润滑脂配备一把加脂枪并严格执行是很

难实现的。 因此， 减少油品种类是才能避免现场器具

混用情况的发生。
（３） 减少油品采购、 入库工作量， 提高采购议

价能力。 随着油品种类大幅度削减， 油品采购工作量

也随之减少， 尤其是解决了一些小众油品采购渠道
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少、 采购周期长的问题。 并且随着油品品牌逐步向

１～２个主要品牌靠拢， 油品采购量大幅上升， 因而还

能提高采购时的议价能力。 油品种类的减少还能大大

减少仓库的管理工作， 如入库、 盘点、 储存搬运等。
（４） 为润滑管理的持续提升奠定基础。 油品的

管理是润滑管理的第一步， 在油品理清、 管顺、 种类

下降后， 才能更好地开展企业设备润滑管理的其他

环节。
４　 结束语

针对煤化工企业润滑油使用普遍存在的问题， 如

采用的油品种类多、 油品性能等级偏高、 油品使用经

济性偏低， 提出总体上按照 “油品种类最少化、 设

备润滑更优化、 用油成本更低化” 开展油品选型优

化的思路。 通过油品选型优化的开展， 一方面大幅度

减少了设备用油种类， 从而减少了现场加错油及润滑

器具混用情况， 提高设备润滑可靠性； 另一方面， 通

过优化整合油品的集中度提高， 企业在油品采购、 仓

储等环节都可以获得较好的效益。 油品的管理可作为

企业开展润滑管理的切入点， 企业在管理好油品， 才

能进一步开展润滑管理提升工作。
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摘要： 为探讨橡胶密封件与金属法兰之间的黏附效应产生的原因及黏附效应对密封的影响， 根据硅橡胶密封结构

的使用特点， 设计硅橡胶密封圈与金属法兰在不同温度、 不同时间下的黏附实验。 通过硅橡胶密封圈与防锈铝合金和

２种不锈钢材料的对比实验发现， 硅橡胶密封圈与不锈钢金属法兰易发生黏附， 与防锈铝合金金属法兰不易发生黏附。
通过对金属法兰表面接触角测试， 得出金属表面能越大、 氧化层越稀疏， 黏附越容易发生。 研究表明， 硅橡胶密封圈

长期与金属法兰接触产生的黏附效应是界面之间存在化学键导致， 且这种化学反应是在一定温度下、 随着时间增加而

加剧。 密封圈力学分析和密封结构泄漏率测试结果表明： 无论黏附效应是否发生， 结构的静密封性能不会发生改变。
关键词： 硅橡胶； 金属； 黏附； 表面能； 密封

中图分类号： ＴＢ４２

􀤕
􀤕
􀤕
􀤕
􀤕
􀤕
􀤕
􀤕
􀤕

Ａｎａｌｙｓｉｓ ｏｎ Ｇｅｎｅｒａｔｉｏｎ ａｎｄ Ｅｆｆｅｃｔ ｏｆ Ａｄｈｅｓｉｏｎ
Ｂｅｔｗｅｅｎ Ｓｉｌｉｃｏｎ Ｒｕｂｂｅｒ ａｎｄ Ｍｅｔａｌ

ＣＨＡＮＧ Ｊｉｅ１ 　 ＺＨＡＯ Ｚｈｉｘｉａｎｇ２ 　 ＺＨＯＵ Ｚｈｉｙｏｎｇ１ 　 ＣＨＥＮ Ｔｏｎｇｘｉａｎｇ１ 　 ＳＵＮ Ｌｅｉ１ 　 ＺＨＡＮＧ Ｌｉｎ１

（１􀆰 Ｂｅｉｊｉｎｇ Ｉｎｓｔｉｔｕｔｅ ｏｆ Ｓｐａｃｅｃｒａｆｔ Ｓｙｓｔｅｍ Ｅｎｇｉｎｅｅｒｉｎｇ，Ｂｅｉｊｉｎｇ １０００９４，Ｃｈｉｎａ；
２􀆰 Ｈｕｂｅｉ Ｉｎｓｔｉｔｕｔｅ ｏｆ Ａｅｒｏｓｐａｃｅ Ｃｈｅｍｉｃａｌ Ｔｅｃｈｎｏｌｏｇｙ，Ｘｉａｎｇｙａｎｇ Ｈｕｂｅｉ ４４１０００，Ｃｈｉｎａ）

Ａｂｓｔｒａｃｔ：Ｉｎ ｏｒｄｅｒ ｔｏ ｅｘｐｌｏｒｅ ｔｈｅ ｃａｕｓｅｓ ｏｆ ａｄｈｅｓｉｏｎ ｂｅｔｗｅｅｎ ｒｕｂｂｅｒ ｓｅａｌ ａｎｄ ｍｅｔａｌ ｆｌａｎｇｅ ａｎｄ ｔｈｅ ｉｎｆｌｕｅｎｃｅ ｏｆ ａｄｈｅｓｉｏｎ
ｏｎ ｓｅａｌｉｎｇ，ａｃｃｏｒｄｉｎｇ ｔｏ ｔｈｅ ｕｓｅ ｃｈａｒａｃｔｅｒｉｓｔｉｃｓ ｏｆ ｓｉｌｉｃｏｎｅ ｒｕｂｂｅｒ ｓｅａｌｉｎｇ ｓｔｒｕｃｔｕｒｅ，ａｄｈｅｓｉｏｎ ｅｘｐｅｒｉｍｅｎｔｓ ｂｅｔｗｅｅｎ ｔｈｅ ｓｉｌｉ⁃
ｃｏｎ ｒｕｂｂｅｒ ｓｅａｌｉｎｇ ｒｉｎｇ ａｎｄ ｔｈｅ ｍｅｔａｌ ｆｌａｎｇｅ ａｔ ｄｉｆｆｅｒｅｎｔ ｔｅｍｐｅｒａｔｕｒｅｓ ａｎｄ ｔｉｍｅｓ ｗｅｒｅ ｄｅｓｉｇｎｅｄ．Ｔｈｒｏｕｇｈ ｔｈｅ ｃｏｍｐａｒａｔｉｖｅ ｅｘ⁃
ｐｅｒｉｍｅｎｔｓ ｏｆ ｓｉｌｉｃｏｎ ｒｕｂｂｅｒ ｓｅａｌｉｎｇ ｒｉｎｇ ｗｉｔｈ ａｎｔｉ－ｒｕｓｔ ａｌｕｍｉｎｕｍ ａｌｌｏｙ ａｎｄ ｔｗｏ ｋｉｎｄｓ ｏｆ ｓｔａｉｎｌｅｓｓ ｓｔｅｅｌ ｍａｔｅｒｉａｌｓ，ｉｔ ｉｓ ｆｏｕｎｄ
ｔｈａｔ ｔｈｅ ｓｉｌｉｃｏｎｅ ｒｕｂｂｅｒ ｓｅａｌｉｎｇ ｒｉｎｇ ｉｓ ｐｒｏｎｅ ｔｏ ａｄｈｅｒｅ ｔｏ ｔｈｅ ｓｔａｉｎｌｅｓｓ ｓｔｅｅｌ ｆｌａｎｇｅ ａｎｄ ｉｓ ｎｏｔ ｐｒｏｎｅ ｔｏ ａｄｈｅｒｅ ｔｏ ｔｈｅ ａｎｔｉ－
ｒｕｓｔ ａｌｕｍｉｎｕｍ ａｌｌｏｙ ｍｅｔａｌ ｆｌａｎｇｅ．Ｂｙ ｔｅｓｔｉｎｇ ｔｈｅ ｃｏｎｔａｃｔ ａｎｇｌｅ ｏｆ ｍｅｔａｌ ｆｌａｎｇｅ ｓｕｒｆａｃｅ，ｉｔ ｉｓ ｃｏｎｃｌｕｄｅｄ ｔｈａｔ ｔｈｅ ｇｒｅａｔｅｒ ｔｈｅ
ｓｕｒｆａｃｅ ｅｎｅｒｇｙ ａｎｄ ｔｈｅ ｔｈｉｎｎｅｒ ｔｈｅ ｏｘｉｄｅ ｌａｙｅｒ，ｔｈｅ ｅａｓｉｅｒ ｔｈｅ ａｄｈｅｓｉｏｎ ｏｃｃｕｒｓ．Ｉｔ ｉｓ ｓｈｏｗｎ ｔｈａｔ ｔｈｅ ａｄｈｅｓｉｏｎ ｏｆ ｓｉｌｉｃｏｎｅ ｒｕｂ⁃
ｂｅｒ ｓｅａｌ ｒｉｎｇ ｉｎ ｌｏｎｇ－ｔｅｒｍ ｃｏｎｔａｃｔ ｗｉｔｈ ｍｅｔａｌ ｆｌａｎｇｅ ｉｓ ｃａｕｓｅｄ ｂｙ ｔｈｅ ｅｘｉｓｔｅｎｃｅ ｏｆ ｃｈｅｍｉｃａｌ ｂｏｎｄ ｂｅｔｗｅｅｎ ｔｈｅ ｉｎｔｅｒｆａｃｅ，ａｎｄ
ｔｈｉｓ ｃｈｅｍｉｃａｌ ｒｅａｃｔｉｏｎ ｉｎｔｅｎｓｉｆｉｅｓ ｗｉｔｈ ｔｈｅ ｉｎｃｒｅａｓｅ ｏｆ ｔｉｍｅ ａｔ ａ ｃｅｒｔａｉｎ ｔｅｍｐｅｒａｔｕｒｅ．Ｔｈｅ ｒｅｓｕｌｔｓ ｏｆ ｍｅｃｈａｎｉｃａｌ ａｎａｌｙｓｉｓ ｏｎ
ｓｅａｌｉｎｇ ｓｔｒｕｃｔｕｒｅ ａｎｄ ｓｅａｌｉｎｇ ｒｉｎｇ ｌｅａｋａｇｅ ｔｅｓｔ ｓｈｏｗ ｔｈａｔ ｔｈｅ ｓｔａｔｉｃ ｓｅａｌｉｎｇ ｐｅｒｆｏｒｍａｎｃｅ ｏｆ ｔｈｅ ｓｅａｌｉｎｇ ｓｔｒｕｃｔｕｒｅ ｗｉｌｌ ｎｏｔ
ｃｈａｎｇｅ ｗｈｅｔｈｅｒ ａｄｈｅｓｉｏｎ ｏｃｃｕｒｓ ｏｒ ｎｏｔ．

Ｋｅｙｗｏｒｄｓ：ｓｉｌｉｃｏｎｅ ｒｕｂｂｅｒ；ｍｅｔａｌ；ａｄｈｅｓｉｏｎ；ｓｕｒｆａｃｅ ｅｎｅｒｇｙ；ｓｅａｌ

　 橡胶密封件广泛应用于航天、 航空等领域中， 其
密封原理是利用橡胶件压缩变形后产生回弹力、 橡胶
材料被压紧填满于被密封的金属法兰之间的间隙从而
实现密封。 橡胶材料在使用过程中一直与金属法兰紧
密接触， 经历一段时间后， 两者之间会发生一定的物

理或化学反应， 一个主要的表象是两者之间发生一定
程度的黏附效应， 影响接触面的状态。

现有研究主要集中在如何提高橡胶与金属之间的
黏接性能。 文献［１－３］研究了胶黏剂成分对橡胶与金
属胶接性能的影响； 文献［４－６］研究了橡胶硫化工艺
参数与黏接之间的关系； ＫＡＳＰＥＲＯＶＩＣＨ 等［７］通过表
面处理改善橡胶与金属胶接性能； 黄蓉蓉等［８］从金属
及丁腈橡胶表面处理、 丁腈橡胶的配方、 胶黏剂的选
择等方面综述了丁腈橡胶与金属的黏接技术及研究进



展； 赵志正［９］研究了引起橡胶－金属反应的官能团对

橡胶化学反应转化的机制， 以及铜、 铁、 黄铜和锌等

金属对于丁腈橡胶发生氧化转化反应的催化活性； 韩

建崴［１０］研究了极性硫化橡胶和非极性硫化橡胶与金

属的黏接强度的不同。 但是橡胶密封结构与金属法兰

长时间作用后， 橡胶密封件与金属法兰之间的黏附效

应产生的原因在学术界尚未形成明确的结论。 针对黏

附发生后， 是否对密封产生影响， 阿弗鲁辛科［１１］给

出了无影响的定性结论， 但未给出定量的分析过程，
其他文献也未见报道。

硅橡胶密封圈在航天器静密封设计中广泛采用，
为分析橡胶密封件与金属法兰之间的黏附效应产生的

原因及黏附效应对密封的影响， 本文作者设计了硅橡

胶密封件在不同环境条件下、 与不同金属法兰之间的

黏附实验， 从金属表面能的角度分析了黏附效应产生

的原因， 并结合分析计算和密封泄漏测试结果， 定量

给出黏附效应对静密封的影响， 对橡胶密封结构设计

有一定的指导意义。
１　 黏附实验设计

１􀆰 １　 原材料和实验件

硅橡胶选择甲基苯基乙烯基硅橡胶， 由湖北航天

化学研究所研制， 橡胶密封圈通过二次硫化成型， 密

封圈截面直径为 ４ ｍｍ， 线径为 １９６ ｍｍ， 实物如图 １
所示。

图 １　 硅橡胶密封圈

Ｆｉｇ􀆰 １　 Ｓｉｌｉｃｏｎｅ ｒｕｂｂｅｒ ｓｅａｌｓ

金 属 法 兰 材 质 为 ２ 种 不 锈 钢 （ 牌 号

００Ｃｒ１７Ｎｉ１４Ｍｏ２， 下 文 简 称 “ ００Ｃｒ ”； 牌 号

１Ｃｒ１８Ｎｉ９Ｔｉ， 下文简称 “１Ｃｒ” ） 和 １ 种防锈铝合金

（牌号 ５Ａ０６）； 金属密封槽材质为防锈铝合金 （牌号

５Ａ０６）。 金属件均通过机床加工得到， 密封面粗糙度

为 １􀆰 ６ μｍ。 密封圈安装在密封槽内， 并与金属法兰

装配、 由螺钉进行压紧， 设计密封压缩率为 ２５％。
结构装配关系如图 ２所示。

图 ２　 实验件装配关系

Ｆｉｇ􀆰 ２　 Ａｓｓｅｍｂｌｙ ｏｆ ｔｅｓｔ ｐａｒｔ

１􀆰 ２　 黏附实验条件

密封圈装配体形成后， 橡胶材料与金属相接触，
形成黏附产生的条件。 为了加速黏附， 设计高温烘烤

加速黏附实验， 如图 ３所示， 即将密封实验件置于高

温烘箱中进行加速烘烤， 烘烤温度设为 １００、 １５０ 和

２００ ℃ ３个工况。

图 ３　 加速黏附实验

Ｆｉｇ􀆰 ３　 Ａｃｃｅｌｅｒａｔｅｄ ａｄｈｅｓｉｏｎ ｔｅｓｔ

１􀆰 ３　 测试设备

高温烘箱： ４０１Ｂ 型空气热老化试验箱， 上海实

验仪器厂有限公司生产； 金属表面接触角测试设备：
Ｅａｓｙｄｒｏｐ型， 德国 ＫＲＵＳＳ 公司生产； 金属表面氧含

量测试设备： Ｘ 射线光电子能谱仪 ＥＳＣＡＬＡＢ Ｘｉ ＋，
美国 ＴｈｅｒｍｏＦｉｓｈｅｒ 公司生产； 氦质谱检漏仪： ＡＳＩ３５
型， 真空氢氦质谱模块化检漏仪， 普法真空技术

（上海） 有限公司生产。
２　 黏附实验结果及分析

２􀆰 １　 不同材质法兰在相同条件下的黏附

将 ００Ｃｒ 法兰装配件和 １Ｃｒ 法兰装配件在放入高

温烘箱中进行烘烤， 设置烘烤温度为 ２００ ℃。 实验 １
天后从烘箱中取出装配件， 冷却至常温后松开螺钉，
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打开金属法兰并将密封圈从密封槽中取出。 如图 ４所
示， ２００ ℃下实验 １天后， 密封圈与 ００Ｃｒ法兰和 １Ｃｒ
法兰之间均出现了黏附效应。 强行取下密封圈后， 有
部分橡胶材料残留在法兰上， 出现黏附破坏。 而
５Ａ０６密封槽一侧未发生黏附和橡胶材料残留。

图 ４　 黏附实验结果 （２００ ℃、 １天）
Ｆｉｇ􀆰 ４　 Ａｄｈｅｓｉｏｎ ｔｅｓｔ ｒｅｓｕｌｔｓ ａｔ ２００ ℃ ｆｏｒ １ ｄａｙ

黏附破坏产生的原因是由于橡胶与金属之间的
“黏附力” 大于橡胶本体的强度， 以致橡胶圈在取下
时， 橡胶本体发生强度破坏。

将 ５Ａ０６法兰装配件和 １Ｃｒ 法兰装配件在 ２００ ℃
高温烘箱中烘烤 ４天后， 实验结果如图 ５所示。 密封
圈与 １Ｃｒ法兰出现了黏附效应， 强行取下圈后， 有部
分橡胶材料残留在法兰上， 而 ５Ａ０６ 法兰未发生黏附
和橡胶材料残留。

图 ５　 黏附实验结果 （２００ ℃、 ４天）
Ｆｉｇ􀆰 ５　 Ａｄｈｅｓｉｏｎ ｔｅｓｔ ｒｅｓｕｌｔｓ ａｔ ２００ ℃ ｆｏｒ ４ ｄａｙｓ

２􀆰 ２　 同种材质金属法兰不同工况下的黏附

将 ００Ｃｒ法兰装配件在 １００ ℃高温烘箱中分别烘烤
５、 １０、 ３６５天后的实验结果如图 ６ （ａ）、 （ｂ）、 （ｃ） 所
示， 在 １５０ ℃高温烘箱中烘烤 ５天后的实验结果如图
６ （ｄ）所示。 可见， 在 １００ ℃下实验 ５ 和 １０ 天时， 密
封圈与法兰之间未出现黏附效应； 在 １００ ℃下实验 ３６５
天和 １５０ ℃下实验 ５天后， 密封圈与法兰之间出现了
黏附效应， 并有少量橡胶材料残留在法兰表面。

图 ６　 不同温度、 不同时间下黏附实验结果
Ｆｉｇ􀆰 ６　 Ａｄｈｅｓｉｏｎ ｔｅｓｔ ｒｅｓｕｌｔｓ ｕｎｄｅｒ ｄｉｆｆｅｒｅｎｔ ｔｅｍｐｅｒａｔｕｒｅｓ ａｎｄ ｔｉｍｅｓ：

（ａ） ａｔ １００ ℃ ｆｏｒ ５ ｄａｙｓ； （ｂ） ａｔ １００ ℃ ｆｏｒ １０ ｄａｙｓ；
（ｃ） ａｔ １００ ℃ ｆｏｒ ３６５ ｄａｙｓ； （ｄ） ａｔ １５０ ℃ ｆｏｒ ５ ｄａｙｓ

２􀆰 ３　 讨论

（１） 硅橡胶与金属法兰的黏附与金属材质有关，
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不锈钢比防锈铝合金更易黏附硅橡胶。 如 １Ｃｒ法兰装

配件在 ２００ ℃、 ４天时产生了黏附效应， 如图 ５ （ａ）
所示， 而相同条件下的 ５Ａ０６ 法兰装配件则不会发

生， 如图 ５ （ｂ） 所示。
（２） 黏附效应是一个缓慢的过程， 随着时间的

增加， 发生概率越高。 如 １００ ℃下， ００Ｃｒ 法兰装配

件在 ５、 １０天实验后法兰与密封圈之间未出现黏附效

应， 如图 ６ （ａ）、 （ｂ） 所示， 而在 ３６５天实验后出现

了黏附效应， 如图 ６ （ｃ） 所示。
（３） 温度对黏附效应起到加速作用。 如 １００ ℃

下 ００Ｃｒ法兰装配件在 １０天实验后法兰与密封圈之间

未出现黏附效应， 如图 ６ （ｂ） 所示， 而在 １５０ ℃下 ５
天后出现了黏附效应， 如图 ６ （ｄ） 所示。
３　 黏附原因分析

３􀆰 １　 黏附机制分析

关于橡胶与金属之间出现的黏附机制， 一般有几

种理论［１２－１４］： （１） 橡胶压缩后嵌入金属表面的微观

孔隙中的机械啮合理论； （２） 依靠胶黏剂分别与橡

胶和金属形成 “氢键” 或产生化学反应形成化学键

的界面化学理论； （３） 橡胶表面高分子通过 “微布

朗” 运动到金属表面、 产生范德华力的吸附理论；
（４） 由分子链段的热运动， 相互扩散、 形成黏接整

体的扩散理论； （５） 橡胶与金属形成电位差产生黏

接力的静电理论。
上述理论虽然都能解释某些特定的黏附效应， 但

对于黏附机制目前尚没有形成统一的认识。 综合上述

理论， 可认为黏附效应的产生分为 ２个阶段： 第一阶

段为扩散、 渗透； 第二阶段为分子间相互反应、 作用。
从前文黏附实验结果可知， 硅橡胶与部分金属产

生了较强的黏附效应， 已经超出了纯机械力和静电吸

附力范畴， 最大可能是界面之间发生了化学反应。
不锈钢金属表面易吸附－ＯＨ离子， 而硅橡胶表面

也含有大量的 Ｓｉ－ＯＨ结构， 不锈钢与硅橡胶表面接触

时首先两者之间形成氢键， 如图 ７所示， 氢键作用力

不大， 但是对界面之间相互吸附也不容忽略； 其次，
在长期接触后， 两者之间还可发生化学反应［１５］， 形成

更强的化学键， 如图 ８所示， 进一步产生黏附效应。

图 ７　 橡胶与金属之间的氢键形成过程

Ｆｉｇ􀆰 ７　 Ｈｙｄｒｏｇｅｎ ｂｏｎｄ ｆｏｒｍａｔｉｏｎ ｂｅｔｗｅｅｎ ｒｕｂｂｅｒ ａｎｄ ｍｅｔａｌ

图 ８　 橡胶与金属之间的化学键形成过程

Ｆｉｇ􀆰 ８　 Ｃｈｅｍｉｃａｌ ｂｏｎｄ ｆｏｒｍａｔｉｏｎ ｂｅｔｗｅｅｎ ｒｕｂｂｅｒ ａｎｄ ｍｅｔａｌ

３􀆰 ２　 金属法兰接触角与表面能分析

由于无法直接对黏附实验后接触界面的微观分子

结构进行观察， 文中通过对黏附产生前的金属法兰表

面的接触角进行测试分析。
接触角是通过测试液滴在固体表面的润湿性

（铺展性） 来反映固体表面的特性。 接触角不但与固

体表面的自由能及分子力的本质， 如极性和非极性作

用力的组分有关， 也与固体表面状况相关， 如光滑程

度、 平整程度、 几何 ／微观形貌等［１６－１８］。 接触角越

小， 表面能越大。
为表征金属法兰的表面状态， 对实验几种金属法

兰进行了表面接触角的测试， 如图 ９ 所示。 测试条

件： 液滴 ０􀆰 ０５ μＬ， 室温 ２１􀆰 ９ ℃， 湿度 ６２％。

图 ９　 接触角测试

Ｆｉｇ􀆰 ９　 Ｃｏｎｔａｃｔ ａｎｇｌｅ ｔｅｓｔ

接触角测试结果和表面能计算结果见表 １。

表 １　 不同金属法兰材质接触角测

试结果和表面能计算结果

Ｔａｂｌｅ １　 Ｃｏｎｔａｃｔ ａｎｇｌｅ ｔｅｓｔ ｒｅｓｕｌｔｓ ａｎｄ ｓｕｒｆａｃｅ
ｅｎｅｒｇｙ ｃａｌｃｕｌａｔｉｏｎ ｒｅｓｕｌｔｓ ｏｆ ｄｉｆｆｅｒｅｎｔ
ｍｅｔａｌ ｆｌａｎｇｅ ｍａｔｅｒｉａｌｓ

材质
接触角 θ ／ （°）

水 乙二醇 二碘甲烷

酸碱法计算表面能

Ｗ ／ （ｍＮ·ｍ－１）
００Ｃｒ ７５．３±０．９１ ４６．０ ±０．１５ ４９．６±０．７６ ３８．７４
１Ｃｒ ６６．０ ±１．５６ ６０．０ ±０．２３ ４７．１ ±０．８１ ３８．０
５Ａ０６ ８６．８±０．５７ ８３．１±０．５７ ７０．８±０．７８ １８．１３

金属表面能大， 也说明表面吸附的羟基等极性基

团较多。 从表面能计算结果看， 不锈钢材质 （００Ｃｒ、
１Ｃｒ） 金属法兰的表面能要大于防锈铝合金 （５Ａ０６）。
表面能大， 相同条件下发生黏附更容易， 这与黏附机

制分析一致， 跟 １􀆰 １节的结果也是一致的。
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除了测试金属法兰的接触角外， 还利用 ＸＰＳ对金
属表面的氧含量进行了测试， 测试结果如表 ２所示。

表 ２　 不同金属表面氧元素含量
Ｔａｂｌｅ ２　 Ｏｘｙｇｅｎ ｃｏｎｔｅｎｔ ｏｎ ｄｉｆｆｅｒｅｎｔ ｍｅｔａｌ ｓｕｒｆａｃｅｓ

金属规格 ５Ａ０６铝合金 １Ｃｒ不锈钢 ００Ｃｒ不锈钢

质量分数 ｗ ／ ％ １９．０４ ６．６３ ５．７５

可以看出， 与不锈钢相比， ５Ａ０６ 铝合金表面极
易形成一层致密的氧化膜， 表面中氧含量较高。 表面
氧化层越致密， 活性羟基的吸附越少， 黏附效应越不
明显。 氧含量的测试结果同样与黏附实验结果的趋势
相吻合。
３􀆰 ３　 时间、 温度对黏附影响因素分析

前文通过实验得出： 时间越长、 温度越高， 黏附
效应越容易产生。 从图 １０ 所示的曲线也可以看出，
随着温度的升高， 发生黏附的时间间隔越来越短， 也
间接证明了硅橡胶与金属法兰之间黏附效应的产生，
受温度影响的化学反应起着主导作用。 当温度降低到
一定程度时， 界面间的反应已不再进行， 时间再长也
不会发生黏附破坏现象。

图 １０　 硅橡胶与 ００Ｃｒ金属法兰黏附点

Ｆｉｇ􀆰 １０　 Ａｄｈｅｓｉｏｎ ｐｏｉｎｔｓ ｂｅｔｗｅｅｎ ｓｉｌｉｃｏｎｅ
ｒｕｂｂｅｒ ａｎｄ ００Ｃｒ ｍｅｔａｌ ｆｌａｎｇｅ

４　 黏附对静密封的影响
黏附效应发生在橡胶与金属的压紧接触面上。 微

观上， 前文已经通过实验和测试结果证明黏附效应不
是材料的老化， 对材料自身的力学性能没有影响； 宏
观上， 黏附效应产生使得橡胶件与金属法兰的密封接
触面结合得更为紧密。 为了进一步证明黏附对静密封
性能不会产生影响， 对黏附后的密封圈进行了压缩状
态应力计算， 同时还开展了密封泄漏率测试。
４􀆰 １　 密封圈应力计算

为了对黏附状态的密封压缩状态进行模拟， 假设
黏附效应产生后， 黏附一侧橡胶件与金属法兰完全贴
合， 无法弹起， 如图 １１ （ａ）、 （ｂ） 所示， 模拟另一
侧法兰向下压缩， 利用有限元分析软件计算压缩应
力， 并通过与未黏附状态的密封圈压缩过程 （如图
１２ （ａ）、 （ｂ） 所示） 进行对比分析。

图 １１　 有黏附效应时密封圈压缩过程仿真
Ｆｉｇ􀆰 １１　 Ｃｏｍｐｒｅｓｓｉｏｎ ｐｒｏｃｅｓｓ ｓｉｍｕｌａｔｉｏｎ ｗｉｔｈ ａｄｈｅｓｉｏｎ

图 １２　 无黏附效应时密封圈压缩过程仿真
Ｆｉｇ􀆰 １２　 Ｃｏｍｐｒｅｓｓｉｏｎ ｐｒｏｃｅｓｓ ｓｉｍｕｌａｔｉｏｎ ｗｉｔｈｏｕｔ ａｄｈｅｓｉｏｎ

有限元分析计算结果见表 ３。 可以看出： 无黏附
状态的密封圈接触应力为 ２􀆰 ４７ ＭＰａ， 极限黏连状况
下， 黏连一侧最大接触应力为 ３􀆰 ７５ ＭＰａ， 未黏连一
侧最大接触应力 ２􀆰 ３０ ＭＰａ， 密封反力降低 ８％左右。
在假设的 “极限黏附状态” 下， 密封应力分析结果
相差不大。

表 ３　 密封圈压缩仿真分析结果
Ｔａｂｌｅ ３　 Ｓｔｒｅｓｓ ｃａｌｃｕｌａｔｉｏｎ ｒｅｓｕｌｔｓ ｏｆ ｓｅａｌｉｎｇ ｒｉｎｇ

应力
极限黏附状态

黏连一侧 未黏连一侧

无黏附状
态（双侧）

密封最大接触
应力 ｐ ／ ＭＰａ

３．７５ ２．３０ ２．４７

密封反力 Ｆ ／ Ｎ ２．７３４×１０３ ２．９８２×１０３

４􀆰 ２　 泄漏率测试结果

结合前文的黏附实验方案， 采用 １Ｃｒ 和 ５Ａ０６ 两
种材质的法兰， 分别模拟黏附和不黏附状态， 考察黏
连对密封性能的影响。

２种法兰装配后， 进行 ２００ ℃下 ４ 天的高温烘烤
实验， 模拟极限黏附状态。 从高温烘箱取出后， 对密
封法兰进行氦质谱漏率测试， 测试方法见图 １３。
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图 １３　 密封泄漏率测试
Ｆｉｇ􀆰 １３　 Ｓｅａｌｉｎｇ ｌｅａｋａｇｅ ｔｅｓｔ

从密封漏率测试结果 （表 ４） 看出， 发生黏附效
应的不锈钢法兰与未发生黏附效应的防锈铝合金法兰
的漏率值基本相等， 说明密封性能没有变化。

表 ４　 泄漏率实验测试结果
Ｔａｂｌｅ ４　 Ｔｅｓｔ ｒｅｓｕｌｔｓ ｏｆ ｌｅａｋａｇｅ

法兰材质 法兰编号
高温加
速黏附
条件

漏率测试
结果 Ｌ ／

（Ｐａ·ｍ３·ｓ－１）
备注

１Ｃｒ法兰

１Ｃｒ－０１ ／ ６．６×１０－７ 初始状态

１Ｃｒ－０２ ２００ ℃×４ ｄ ６．０×１０－７
密封圈与

法兰面黏附

５Ａ０６法兰 ５Ａ０６－０２ ２００ ℃×４ ｄ ７．３×１０－７
密封圈与法
兰面未黏附

５　 结论
（１） 通过对硅橡胶和金属法兰之间的黏附实验

现象的初步分析表明， 不锈钢材质的金属法兰由于表
面能大， 易吸附极性基团， 在与硅橡胶的长期接触过
程中容易发生黏附效应， 而防锈铝合金表面有一层致
密的氧化膜， 表面能小， 不易与硅橡胶发生黏附。

（２） 温度对黏附效应起到了较大的加速作用，
温度越高， 接触面之间形成化学键越快， 产生黏附的
可能性越大。 黏附效应因接触时间增加而增大。

（３） 黏附效应存在于金属和橡胶的接触界面，
不会影响静密封效果。
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［１７］ 胡红雨．金属基体上低表面能表面的制备研究［Ｄ］．大连：
大连理工大学，２００８．
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ｏｇｙ，２００８．

［１８］ 王松．铝基超疏水表面疏水性分析及抗冰霜特性研究［Ｄ］．
大连：大连理工大学，２０１４．
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