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摘要： 以含杂质二氧化碳实际气体为润滑介质， 研究干气密封的启动过程， 对密封的顺利开启具有重要意义。 保

持闭合力恒定， 调节转速， 使密封开启力与闭合力相平衡， 研究含杂质二氧化碳干气密封启动过程中接触力、 转速、
泄漏率与平衡膜厚之间的关系； 讨论进口压力和进口温度对干气密封开启临界转速、 泄漏率的影响， 以及平衡比对闭

合力的影响。 结果表明： 干气密封接触力随平衡膜厚的增大迅速减小， 运行转速、 泄漏率随平衡膜厚的增大而增大；
在同一平衡膜厚下， 二氧化碳中杂质含量越高干气密封所需的运行转速越大， 泄漏率越小； 以较低压力为进口压力

时， 干气密封更易开启， 且二氧化碳中杂质含量越高时干气密封越易开启； 适当降低润滑介质的进口温度， 有利于干

气密封的开启， 而在同一进口温度下， 二氧化碳气体中杂质含量越高干气密封越难开启； 适当调节平衡比， 干气密封

可实现静压开启， 且二氧化碳气体中含有少量杂质时更易实现静压开启。
关键词： 含杂质二氧化碳； 干气密封； 启动过程； 开启临界转速； 开启力
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　 干气密封的启动过程是从静止 （零转速） 状态

逐渐加速至稳定运行状态的非稳态过程。 其中， 包括

密封端面微凸体接触的接触启动阶段和微凸体不接触

的非接触启动阶段。 在启动过程的初期， 转轴运行速

度低， 动压效应弱， 气膜力不足以平衡闭合力， 端面

微凸体处于接触阶段。 随着转速的增大， 气膜力逐渐

增大， 当气膜力刚好等于闭合力时， 干气密封处于临

界开启状态， 端面相互接触的微凸体脱离。 随着运行

转速进一步增大， 气膜厚度不断增大， 但气膜力始终

等于闭合力， 达到稳定运行状态。  干气密封的启动

过程是一个关键过程， 工业运行实践表明， 干气密封

的失效往往发生在启动阶段。
针对干气密封启动过程的理论研究， 顾永泉［１］提

出了机械密封面顶开点的判断准则并研究了流体密封

的升举特性。 王和顺等［ ２ ］ 提出了干气密封启停端面

脱开的概念。 李双喜等［ ３ ］ 采用恒定闭合力的方法，
分析了气膜厚度、 开启力等密封性能参数随转速变化

的规律。 彭旭东等［ ４ ］ 考虑端面间微凸体的接触， 对

不同槽型端面动压开启性能进行了研究。
以上研究多以空气或氮气作为研究对象， 并认为

是理想气体， 未讨论实际气体效应对干气密封启动过

程中密封性能的影响。 不过， 范瑜等人［ ５ ］ 以水蒸气

实际气体为润滑介质， 用解析法研究了微凸体半径和

微凸体面积密度对气膜承载力和接触力的影响。
近年来， 纯二氧化碳 （ＣＯ２） 实际气体润滑干气

密封成为研究热点［６－７］。 但如果 ＣＯ２中含有微量气体

杂质， 杂质的存在将会明显改变 ＣＯ２ 气体的物性参

数［８］， 进而改变干气密封的性能。 陈维等人［ ９ ］ 虽对

含杂质 ＣＯ２实际气体干气密封稳态性能进行了研究，
但未涉及启动过程。

本文作者通过恒定闭合力， 选定气膜厚度， 调节

转速使得开启力与闭合力相平衡的方法对含杂质 ＣＯ２

干气密封的启动过程进行了分析， 研究了平衡膜厚与

转速之间的关系， 以及不同操作参数下含杂质 ＣＯ２干

气密封的开启临界转速和泄漏率， 为含杂质 ＣＯ２干气

密封的应用提供一定的理论依据。
１　 几何模型

螺旋槽干气密封端面几何结构如图 １ 所示。 α 为

螺旋角， ω 为角速度， ｒｏ、 ｒｇ、 ｒ ｉ 分别为密封环外半

径、 槽根半径和内半径， ｐｏ为进口压力， ｐ ｉ为出口压

力， 密封端面由台区、 槽区和坝区 ３ 个部分组成， 槽

与槽之间的区域称之为台区， 槽根半径与内半径所形

成的区域称之为坝区。

图 １　 螺旋槽干气密封端面几何结构
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螺旋槽干气密封端面受力如图 ２ 所示。 ｈ１为密封

端面间的距离； ｐｓｐ为弹簧比压； Ｆｃ为闭合力， 由弹簧

力和流体压力组成； Ｆｏ为气膜承载力， 由气体静压力

和动压效应产生的气体动压力组成。 当气膜承载力与

闭合力平衡时， 干气密封处于稳定运行状态。

图 ２　 螺旋槽干气密封端面力平衡

Ｆｉｇ􀆰 ２　 Ｆｏｒｃｅ ｂａｌａｎｃｅ ｏｆ ｓｐｉｒａｌ ｇｒｏｏｖｅ ｄｒｙ ｇａｓ ｓｅａｌ

２　 数学模型

２􀆰 １　 润滑介质实际气体效应和黏压效应的表达

２􀆰 １􀆰 １　 纯 ＣＯ２实际气体密度和黏度的计算

采用 Ｏｒｉｇｉｎ 软件拟合纯 ＣＯ２密度、 黏度与压力的

表达式， 拟合数据来自物性数据库 ＲＥＦＰＲＯＰ。
２􀆰 １􀆰 ２　 含杂质 ＣＯ２实际气体密度和黏度的计算

（１） 根据杂质含量的不同， 定义 ３ 种含杂质 ＣＯ２

组分， 如表 １ 所示［ ９ ］。
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表 １　 多组分 ＣＯ２混合气体及其组分含量

Ｔａｂｌｅ １　 Ｃｏｍｐｏｓｉｔｉｏｎｓ ｏｆ ｔｈｅ ｍｕｌｔｉ－ｃｏｍｐｏｎｅｎｔ ＣＯ２ ｍｉｘｅｄ ｇａｓ ａｎｄ ｃｏｍｐｏｎｅｎｔ ｃｏｎｔｅｎｔ
介质 ＣＯ２ Ｎ２ Ａｒ ＣＨ４ Ｏ２ Ｈ２ ＣＯ

ｃａｓｅ１［ １０ ］ ０．９４９ ２３ ０．０１４ １ ０．０１２ １ ０．００６ ２６１ ０．００８ ００７ ０．００８ １７５ ０．００２ １２７

ｃａｓｅ２［ ８ ］ ０．８５ ０．０５８ ０．０４４ ７ ０ ０．０４７ ３ ０ ０

ｃａｓｅ３［１ １ ］ ０．７５６ ７ ０．１５６ ３ ０．０２４ ５ ０ ０．０６２ ５ ０ ０

　 　 （２） 含杂质 ＣＯ２实际气体密度和黏度的计算
关于含杂质 ＣＯ２密度的计算， ＣＯ２、 Ｎ２、 Ａｒ、 Ｏ２、

ＣＯ 之间的混合采用 ＥＯＳ－ＣＧ 模型［ １２ ］， Ｈ２、 ＣＨ４之间
的混合以及它们与 ＣＯ２、 ＣＯ、 Ｎ２、 Ｏ２、 Ａｒ 之间的混

合采用 ＧＥＲＧ－２００８ 模型［１ ３ ］。 虽然 ２ 种模型中的计算
系数不同， 但它们所对应的数学方程可以统一表达为

ｐ（δ，τ，ｘ） ＝ （１ ＋ δαｒ
δ）ρＲｇＴ （１）

式中： δ 和 τ 分别为混合气体的对比密度和反向

对比温度； ｘ 为摩尔组成； αｒ
δ 为混合气体残余部分

Ｈｅｌｍｈｏｌｔｚ 自由能对 δ 的一阶偏导； ρ 为混合气体的密
度； Ｒｇ为气体常数； Ｔ 为温度。

以 ＣＯ２－Ｐｅｄｅｒｓｅｎ 模型［１ ４ ］ 计算含杂质 ＣＯ２实际气

体的黏度， 其表达式为

μ（ｐ，Ｔ） ＝

ｐｃ，ｍｉｘ

ｐｃ，０

æ

è
ç

ö

ø
÷

２ ／ ３ Ｍｍｉｘ

Ｍ０

æ

è
ç

ö

ø
÷

１ ／ ２ αｍｉｘ

α０

æ

è
ç

ö

ø
÷

Ｔｃ，ｍｉｘ

Ｔｃ，０

æ

è
ç

ö

ø
÷

１ ／ ６ η０（ｐ０，Ｔ０）

（２）
式中： μ 为混合气体的黏度； Ｔｃ，ｍｉｘ、 ｐｃ，ｍｉｘ分别为

混合气体的临界温度和临界压力； Ｔｃ，０、 ｐｃ，０ 分别为
ＣＯ２的临界温度和临界压力； Ｍｍｉｘ为混合气体相对分
子质量； Ｍ０为 ＣＯ２相对分子质量。 Ｔ０、 ｐ０分别为参考

温度和压力。
公式 （１） 和 （２） 中相关系数及相关系数的计

算详见文献［９］。
由于用以上模型计算含杂质 ＣＯ２ 的密度、 黏度

时， 涉及到密度、 黏度是关于压力的隐函数， 计算速

度慢、 时间长， 因此采用软件 Ｏｒｉｇｉｎ 来拟合含杂质

ＣＯ２密度、 黏度关于压力的表达式。 密度的拟合数据

来自 ＥＯＳ－ＣＧ 模型和 ＧＥＲＧ－２００８ 模型的计算结果，
黏度的拟合数据来自 ＣＯ２－Ｐｅｄｅｒｓｅｎ 模型的计算结果。
选取 Ｔ＝ ３６３􀆰 １５ Ｋ， ０􀆰 １ ＭＰａ≤ｐ≤１５􀆰 ２６ ＭＰａ［１ ５ ］ 作为
研究工况， 则 ４ 种润滑介质密度、 黏度与压力的拟合

表达式如公式 （ ３）、 （ ４） 所示， 拟合系数见文献

［９］。 ４ 种润滑介质密度、 黏度拟合值随压力的变化

曲线分别如图 ３ （ａ）、 ３ （ｂ） 所示［ ９ ］。
ρ ＝ ａ１ ＋ ａ２ｐ ＋ ａ３ｐ

２ ＋ ａ４ｐ
３ ＋ ａ５ｐ

４ ＋ ａ６ｐ
５ ＋ ａ７ｐ

６

（３）

μ ＝ ｂ１ ＋ ｂ２ｐ ＋ ｂ３ｐ
２ ＋ ｂ４ｐ

３ ＋ ｂ５ｐ
４ （４）

图 ３　 润滑介质密度、 黏度随压力的变化

Ｆｉｇ􀆰 ３　 Ｖａｒｉａｔｉｏｎ ｏｆ ｄｅｎｓｉｔｙ （ａ） ａｎｄ ｖｉｓｃｏｓｉｔｙ （ｂ） ｏｆ
ｌｕｂｒｉｃａｔｉｎｇ ｍｅｄｉｕｍ ｗｉｔｈ ｐｒｅｓｓｕｒｅ

纯 ＣＯ２ 密度、 黏度拟合值与物性数据库 ＲＥＦ⁃
ＰＲＯＰ 数 据 的 最 大 误 差 分 别 为 １􀆰 ８５％、 ０􀆰 ２１％。
ｃａｓｅ１、 ｃａｓｅ２、 ｃａｓｅ３ 密度拟合值与公式计算值最大误

差分别为 ０􀆰 １８％、 ０􀆰 ２８％、 ０􀆰 ２１％， 黏度拟合值与公

式计算值最大误差分别为 ０􀆰 ０９％、 ０􀆰 ０９％、 ０􀆰 ０２％，
由此表明， 用 Ｏｒｉｇｉｎ 拟合的方法来表达纯 ＣＯ２和含杂

质 ＣＯ２实际气体效应和黏压效应是可行的。
２􀆰 ２　 气膜控制方程

由于文中假定密封在运行过程中开启力与闭合力

一直保持平衡， 即密封处于稳定运行状态， 因此采用

准稳态的分析方法来研究干气密封启动过程中的开启

性能。 此时气体润滑方程为稳态 Ｒｅｙｎｏｌｄｓ 方程［ １６ ］，
如公式 （５） 所示。
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∂
∂ｒ

ρｒｈ３

μ
∂ｐ
∂ｒ

æ

è
ç

ö

ø
÷ ＋ ∂

ｒ∂θ
ρｈ３

μ
∂ｐ
∂θ

æ

è
ç

ö

ø
÷ ＝ ６ωｒ

∂（ρｈ）
∂θ

（５）

式中： ｈ 为气膜厚度； ｒ 和 θ 为柱坐标系下的极

径和极角。
２􀆰 ３　 密封性能参数的表达

气膜承载力：

Ｆｏ ＝ ∫２π

０
∫ｒｏ
ｒ ｉ
ｐ（ ｒ） ｒｄｒｄθ （６）

闭合力：
Ｆｃ ＝πｐ ｉ（ ｒ

２
ｂ－ｒ

２
ｉ ）＋πｐｏ（ ｒ

２
ｏ－ｒ

２
ｂ）＋πｐｓｐ（ ｒ

２
ｏ－ｒ

２
ｉ ） （７）

式中： ｒｂ为平衡半径。
泄漏率：

Ｑ ＝ ∫２π

０

ρｒｈ３

１２μ
∂ｐ
∂ｒ

ｄθ （８）

接触力计算模型为 ＧＷ 接触模型［ １７ ］， 计算公式
如下：

Ｆｃｏｎｔａｃｔ ＝
４
３
ＡｎηＲ

０．５Ｅ·

∫¥

ｄ
（ ｚ － ｄ）

３ ／ ２ １
σｓ ２π

ｅ［ －ｚ
２ ／ （２σ２ｓ）］ ｄｚ （９）

文中的研究对象为槽台比为 １ 的螺旋槽干气密

封， 则

Ａｎ ＝ π（ ｒ２ｏ － ｒ２ｉ ） － １
２
π（ ｒ２ｏ － ｒ２ｇ） （１０）

σ２
ｓ ＝ σ２ － ３．７１７ × １０ －４

η２Ｒ２ （１１）

ｄ ＝ ｈ１ － ｙｓ （１２）

ｙｓ ＝
０．０４５ ９４４

ηＲ
（１３）

式中： Ｆｃｏｎｔａｃｔ 为接触力； η 为微凸体面积密度；
Ａｎ为名义接触面积； Ｅ 为当量弹性模量； Ｒ 为微凸体
顶峰曲率半径； σｓ为粗糙表面微凸体高度分布标准
差； σ 为粗糙表面轮廓标准差； ｄ 为光滑刚性平面到
微凸体平均高度平面距离； ｙｓ为微凸体平均高度面与

粗糙面平均高度面的距离［ １８ ］。
３　 数值计算
３􀆰 １　 边界条件

压力边界条件：
ｒ＝ ｒ ｉ时， ｐ＝ ｐ ｉ； ｒ＝ ｒｏ时， ｐ＝ ｐｏ

周期性边界条件：
ｐ（ ｒ，θ ＋ ２π ／ Ｎｇ） ＝ ｐ（ ｒ，θ） （１４）

３􀆰 ２　 数值计算

按图 ４ 所示流程进行数值计算。 其中定义

ζ ＝
∑

ｎ

ｉ ＝ １
∑

ｍ

ｊ ＝ １
ｐｋ＋１ － ∑

ｎ

ｉ ＝ １
∑

ｍ

ｊ ＝ １
ｐｋ

∑
ｎ

ｉ ＝ １
∑

ｍ

ｊ ＝ １
ｐｋ

ψ ＝
Ｆｏ ＋ Ｆｃｏｎｔａｃｔ( ) － Ｆｃ

Ｆｃ

图 ４　 数值计算流程

Ｆｉｇ􀆰 ４　 Ｆｌｏｗ ｆｏｒ ｎｕｍｅｒｉｃａｌ ｃａｌｃｕｌａｔｉｏｎ

３􀆰 ３　 计算模型正确性验证

干气密封启动过程中， 气膜厚度随运行转速的增

加而增大， 为验证文中干气密封计算模型的正确性，
将文中计算模型所得到的数据与文献［１９］的实验数

据作比对。 密封环几何尺寸为： 外径 ｒｏ ＝ １１５􀆰 ５ ｍｍ，
槽根半径 ｒｇ ＝ １０４􀆰 ２２ ｍｍ， 内径 ｒ ｉ ＝ ９３ ｍｍ， 螺旋角δ＝
１３􀆰 ５°， 槽数 Ｎｇ ＝ １８， 槽台比 κ ＝ １， 槽深 ｈｇ ＝ ６ μｍ。
操作参数为： 进口压力 ｐｏ ＝ ２ ＭＰａ， 出口压力 ｐ ｉ ＝
０􀆰 １ ０１３ ＭＰａ， 温度 Ｔ ＝ ３０３􀆰 １５ Ｋ， 润滑介质为空气。
比对结果如图 ５ 所示， 平衡膜厚的最大误差为

２􀆰 １３％， 因此， 文中干气密封计算模型是可信的。

图 ５　 计算模型验证

Ｆｉｇ􀆰 ５　 Ｖａｌｉｄａｔｉｏｎ ｏｆ ｃａｌｃｕｌａｔｉｏｎ ｍｏｄｅｌ

４ 润滑与密封 第 ４７ 卷



４　 算例及结果分析

４􀆰 １　 密封参数的确定

密封环几何参数［ ２０ ］、 操作参数［ ９ ］、 微凸体接触

模型参数［ １８ ］如表 ２ 所示。 未经特别说明， 在下文数

值计算过程中均按表 ２ 所示参数。

表 ２　 干气密封参数

Ｔａｂｌｅ ２　 Ｐａｒａｍｅｒｔｅｒｓ ｏｆ ｄｒｙ ｇａｓ ｓｅａｌ

参数 数值

内半径 ｒｉ ／ ｍｍ ５８．４２

外半径 ｒｏ ／ ｍｍ ７７．７８

槽根半径 ｒｇ ／ ｍｍ ６９

进口压力 ｐｏ ／ ＭＰａ １５．２６

出口压力 ｐ ｉ ／ ＭＰａ ０．１０１ ３２５

进口温度 Ｔ ／ Ｋ ３６３．１５

槽深 ｈｇ ／ μｍ ５

槽数 Ｎｇ １２

螺旋角 α ／ （°） １５

槽台比 β １

平衡半径 ｒｂ ／ ｍｍ ６１．３

等效弹性模量 Ｅ ／ ＧＰａ ２３．６５

弹簧比压 ｐｓｐ ／ ＭＰａ ０．０３

微凸体面积密度 η ／ μｍ－２ ０．４１６

微凸体峰顶曲率半径 Ｒ ／ μｍ １．７０７

粗糙表面轮廓标准差 σ ／ μｍ ０．１０３

在文中的研究工况下， 通过公式（７）可算得干气

密封的闭合力 Ｆｃ ＝ １１０􀆰 ２４０ ｋＮ。
４􀆰 ２　 密封性能参数、 转速随平衡膜厚的变化

文中保持闭合力恒定， 改变气膜厚度， 调节转速

使开启力与闭合力相平衡， 此时的膜厚为平衡膜厚或

稳态工作膜厚。 通过此方法来分析纯 ＣＯ２ 和含杂质

ＣＯ２干气密封接触力、 运行转速、 泄漏率随平衡膜厚

变化的规律。
４􀆰 ２􀆰 １　 接触力随平衡膜厚的变化

接触力随平衡膜厚的变化如图 ６ 所示。 可以看

出， 随着平衡膜厚的增大接触力迅速减小， 当平衡膜

厚为 ０􀆰 ６５ μｍ 时， 两密封端面相互接触的微凸体脱

离， 此时接触力为 ０。 接触力刚好为 ０ 时的平衡膜

厚， 称之为开启临界膜厚 ｈｏｃ， 即此工况密封的开启

临界膜厚 ｈｏｃ ＝ ０􀆰 ６５ μｍ。 针对该密封， 当平衡膜厚小

于 ０􀆰 ６５ μｍ 时， 密封端面微凸体处于接触状态， 密

封为接触式端面密封， 密封端面的摩擦状态为混合摩

擦状态。 当平衡膜厚等于或大于 ０􀆰 ６５ μｍ 时， 密封端

面微凸体脱离接触， 密封为非接触式端面密封。

图 ６　 接触力随平衡膜厚的变化

Ｆｉｇ􀆰 ６　 Ｃｈａｎｇｅ ｏｆ ｃｏｎｔａｃｔ ｆｏｒｃｅ ｗｉｔｈ ｅｑｕｉｌｉｂｒｉｕｍ ｆｉｌｍ ｔｈｉｃｋｎｅｓｓ

４􀆰 ２􀆰 ２　 转速、 泄漏率随平衡膜厚的变化

针对 ４ 种计算案例， 转速与平衡膜厚的变化如图

７ （ａ） 所示。 随着平衡膜厚的增大， ４ 种计算案例所

对应的转速增大。 这是因为， 在除膜厚外其余参数维

持不变的前提下， 平衡膜厚增大， 导致开启力减小，
为保证开启力与闭合力相等， 必须增大转速， 增强密

封端面间的动压效应， 以达到提升开启力的目的。 在

同一平衡膜厚下， ４ 种计算案例所对应的转速大小满

足： ｃａｓｅ３＞ｃａｓｅ２＞ｃａｓｅ１＞ＣＯ２， 即杂质含量越多的计算

案例， 对应所需要的转速越大。 其原因是杂质的存在

使得含杂质 ＣＯ２ 的密度小于纯 ＣＯ２ 的密度 ［见图

３ （ａ）］。 在除润滑介质改变， 其余运行条件不变的

情况下， 含杂质 ＣＯ２介质进入密封端面间的气体量少

于纯 ＣＯ２， 若要使含杂质 ＣＯ２ 干气密封开启力与纯

ＣＯ２干气密封开启力相等， 则必须增大转速。 当接触

力为 ０， 气膜承载力与闭合力相等时， 开启临界膜厚

所对应的转速为开启临界转速。 ＣＯ２、 ｃａｓｅ１、 ｃａｓｅ２、
ｃａｓｅ３ 干气密封的开启临界转速分别为 １ ７６７􀆰 ３８４、
１ ８９６􀆰 ５６７、 ２ ０５７􀆰 ８７４、 ２ １９５􀆰 ９３８ ｒ ／ ｍｉｎ。 开启临界

转速越低， 意味着密封越易开启， 因此在 ４ 种计算案

例中， 纯 ＣＯ２干气密封最容易开启。
４ 种计算案例质量泄漏率随平衡膜厚的变化如图

７ （ｂ） 所示。 随着平衡膜厚的增大， ４ 种计算案例的

质量泄漏率都增大。 这是由平衡膜厚增大和转速增大

共同作用导致的。 针对同一平衡膜厚， 含杂质 ＣＯ２干

气密封质量泄漏率小于纯 ＣＯ２。 可以这样来理解， 在

同一平衡膜厚下， 虽然含杂质 ＣＯ２的转速大于纯 ＣＯ２

［见图 ７ （ａ） ］， 使得泵入密封端面间的含杂质 ＣＯ２
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体积气体量多于纯 ＣＯ２， 但是含杂质 ＣＯ２的密度小于

纯 ＣＯ２， 最终导致含杂质 ＣＯ２干气密封质量泄漏率小

于纯 ＣＯ２。

图 ７　 转速和泄漏率随平衡膜厚的变化

Ｆｉｇ􀆰 ７　 Ｃｈａｎｇｅ ｏｆ ｒｏｔａｔｉｏｎ ｓｐｅｅｄ （ａ） ａｎｄ ｌｅａｋａｇｅ ｒａｔｅ （ｂ）
ｗｉｔｈ ｅｑｕｉｌｉｂｒｉｕｍ ｆｉｌｍ ｔｈｉｃｋｎｅｓｓ

４􀆰 ３　 密封性能参数、 开启临界转速随进口压力的

变化

保持膜厚为开启临界膜厚， 此时密封处于临界开

启状态， 接触力为 ０， 密封端面气膜承载力为开启力

且与闭合力相等。 转速为 ０ 时的开启力称之为静压开

启力。 通过改变密封端面的进口压力来分析闭合力、
静压开启力、 开启临界转速、 泄漏率随进口压力变化

的规律。
４􀆰 ３􀆰 １　 闭合力、 静压开启力随进口压力的变化

如图 ８ 所示， 随着进口压力的增大， 闭合力以及

４ 种计算案例的静压开启力都增大， 且闭合力增大幅

度大于静压开启力的增大幅度。 静压开启力随进口压

力增大而增大， 是由于进口压力增大， 密封端面间静

压效应增强导致的。 当进口压力 ｐｏ ＝ ０􀆰 １０１ ３２５ ＭＰａ
时， 进出口无压差， 又因转速为 ０， 则密封端面间的

压力分布均为大气压， 此时 ４ 种计算案例的静压开启

力相等。 当 ０􀆰 １０１ ３２５ ＭＰａ＜ｐｏ≤１４ ＭＰａ 时， 纯 ＣＯ２干

气密封静压开启力最大； 当 ｐｏ ＝ １５􀆰 ２６ ＭＰａ 时， ｃａｓｅ１
干气密封静压开启力最大。 原因是， 静压开启力受密

度和黏度的共同作用， 当转速为 ０ 时， 黏度越大的介

质流动阻力越大， 进入密封端面间的体积气体量越

少， 静压开启力越小； 密度越大的介质进入密封端面

间的气体量越多， 静压开启力越大。 当 ０􀆰 １０１ ３２５
ＭＰａ＜ｐｏ≤１４ ＭＰａ 时， 纯 ＣＯ２的密度最大， 且此时密

度对静压开启力的影响占主导作用， 因此纯 ＣＯ２干气

密封的静压开启力最大； 当 ｐｏ ＝ １５􀆰 ２６ ＭＰａ 时， ４ 种

计算案例密度、 黏度大小都满足： 纯 ＣＯ２ ＞ ｃａｓｅ１ ＞
ｃａｓｅ２＞ｃａｓｅ３， 相对于纯 ＣＯ２， ｃａｓｅ１ 黏度降低对静压

开启力的影响大于密度降低对静压开启力的影响， 相

对于 ｃａｓｅ１， ｃａｓｅ２ 和 ｃａｓｅ３ 密度降低对静压开启力的

影响大于黏度降低对静压开启力的影响， 因此 ｃａｓｅ１
计算案例静压开启力最大。

图 ８　 闭合力、 静压开启力随进口压力的变化

Ｆｉｇ􀆰 ８　 Ｖａｒｉａｔｉｏｎ ｏｆ ｃｌｏｓｉｎｇ ｆｏｒｃｅ ａｎｄ ｓｔａｔｉｃ ｐｒｅｓｓｕｒｅ
ｏｐｅｎｉｎｇ ｆｏｒｃｅ ｗｉｔｈ ｉｎｌｅｔ ｐｒｅｓｓｕｒｅ

４􀆰 ３􀆰 ２　 开启临界转速、 泄漏率随进口压力的变化

开启临界转速随进口压力的变化如图 ９ （ ａ） 所

示。 可以看出， ４ 种计算案例的开启临界转速随进口

压力的增大而增大。 这表明， 以较低压力为进口压力

时， 密封更容易开启。 导致这种现象出现的原因是：
随着进口压力的增大， 静压开启力增大幅度小于闭合

力增大幅度 （见图 ８）， 为保持开启力与闭合力相等，
必须增大转速， 增强端面间的动压效应。 在同一进口

压力下， 针对不同计算案例， 有不同的规律。 当进口

压力较低时， 含杂质较多的 ｃａｓｅ３ 案例开启临界转速

最小， 即杂质的存在使得 ＣＯ２干气密封更容易开启；
而在进口压力较高时， 纯 ＣＯ２的开启临界转速最小，
意味着杂质的存在增加了 ＣＯ２干气密封的开启难度。
这是因为， 进口压力较低时， 密封端面间的压力分布

较小， 杂质的存在虽然降低了 ＣＯ２的密度， 但增大了
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ＣＯ２的黏度。 黏度越大， 剪切作用越强， 此时， 黏度

增大对开启力的影响占主导作用， 则杂质含量越多的

计算案例， 所需的开启临界转速越小， 即 ｃａｓｅ３ 干气

密封最易开启。 当进口压力较高时， 密封端面间的压

力分布较高， 杂质的存在使得 ＣＯ２密度降低的程度增

强， 此时， 密度降低对开启力的影响占主导作用， 即

杂质含量越多的计算案例， 所需的开启临界转速越

大， 即纯 ＣＯ２干气密封最易开启。

图 ９　 开启临界转速和泄漏率随进口压力的变化

Ｆｉｇ􀆰 ９　 Ｖａｒｉａｔｉｏｎ ｏｆ ｏｐｅｎｉｎｇ ｃｒｉｔｉｃａｌ ｒｏｔａｔｉｏｎａｌ ｓｐｅｅｄ （ａ）
ａｎｄ ｌｅａｋａｇｅ ｒａｔｅ （ｂ） ｗｉｔｈ ｉｎｌｅｔ ｐｒｅｓｓｕｒｅ

不同进口压力所对应临界开启状态下的泄漏率如

图 ９ （ｂ） 所示， ４ 种计算案例的泄漏率随进口压力

的增大而增大， 这是由于进口压力增大以及开启临界

转速增大导致的。 进口压力增大， 密封端面间的气膜

密度增大， 开启临界转速增大， 泵入密封端面间的气

体量增多。 对于同一进口压力， 含杂质 ＣＯ２干气密封

泄漏率小于纯 ＣＯ２， 原因是当以较低压力为进口压力

时， 含杂质 ＣＯ２ 的密度和开启临界转速都小于纯

ＣＯ２； 当以较高压力为进口压力时， 含杂质 ＣＯ２密度

小于纯 ＣＯ２， 开启临界转速大于纯 ＣＯ２， 但此时密度

减小对泄漏率的影响占主导作用。

４􀆰 ４　 开启临界转速、 泄漏率随进口温度的变化

通过 Ｏｒｉｇｉｎ 软件来拟合不同进口温度下 ４ 种润滑

介质密度、 黏度与压力的关系式， 拟合公式及拟合系

数见文献［９］。
４ 种计算案例在不同进口温度下所对应的开启临

界转速如图 １０ （ａ） 所示。 可以看出， 随着进口温度

的增大， ４ 种计算案例干气密封的开启临界转速都增

大， 且杂质含量越多的计算案例开启临界转速越大。
这是因为增大进口温度， 降低了 ４ 种计算案例的密

度， 在除进口温度增大， 其余参数恒定的前提下， 开

启力会减小， 为保持开启力与闭合力相平衡， 必须得

增大开启临界转速。 杂质含量越多的计算案例， 开启

临界转速越大， 这是由于杂质含量越多的计算案例，
密度越小导致的。

图 １０　 开启临界转速和泄漏率随进口温度的变化

Ｆｉｇ􀆰 １０　 Ｖａｒｉａｔｉｏｎ ｏｆ ｏｐｅｎｉｎｇ ｃｒｉｔｉｃａｌ ｒｏｔａｔｉｏｎａｌ ｓｐｅｅｄ （ａ）
ａｎｄ ｌｅａｋａｇｅ ｒａｔｅ （ｂ） ｗｉｔｈ ｉｎｌｅｔ ｔｅｍｐｅｒａｔｕｒｅ

不同进口温度下， ４ 种计算案例的泄漏率变化曲

线如图 １０ （ｂ） 所示。 可以看出， 随着进口温度的增

大， ４ 种计算案例干气密封泄漏率都呈下降趋势， 且

含杂质计算案例干气密封泄漏率小于纯 ＣＯ２。 可以这

样来解释， 进口温度增大， 密度减小， 但使得开启临
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界转速增大， 杂质的存在虽降低了 ＣＯ２的密度， 但也

使得开启临界转速增大， 在文中的运行工况下， 密度

减小对泄漏率的影响大于开启临界转速增大对泄漏率

的影响。
４􀆰 ５　 闭合力随平衡比的变化

平衡比 Ｂ＝（ ｒ２ｏ－ｒ
２
ｂ） ／ （ ｒ２ｏ－ｒ

２
ｉ ） ， 是有效载荷面积与

端面面积的比， 表达了端面压力载荷的平衡关系， 也

称为载荷系数。 密封闭合力与平衡比 Ｂ 的关系如图

１１ 所示。 可以看出， 闭合力随着平衡比的增大而增

大。 原因是， 在密封环内外半径不变的情况下， 平衡

比增大， 密封压力作用在密封环的有效面积增大。 因

此适当地减小平衡比， 有利于干气密封的开启。 当处

于开启临界膜厚状态下的静压开启力大于闭合力时，
密封端面可实现静压开启。 针对文中的计算案例，
ＣＯ２、 ｃａｓｅ１、 ｃａｓｅ２、 ｃａｓｅ３ 干气密封处于开启临界膜

厚状态下的静压开启力分别为 １０３􀆰 ４３０、 １０３􀆰 ４７４、
１０３􀆰 ４１２、 １０３􀆰 ３５０ ｋＮ。 当平衡比小于 ０􀆰 ８１ 时， ４ 种

计算案例干气密封皆可实现静压开启。 又因 ｃａｓｅ１ 干

气密封静压开启力最大， 则 ｃａｓｅ１ 干气密封最易实现

静压开启。

图 １１　 闭合力随平衡比的变化

Ｆｉｇ􀆰 １１　 Ｖａｒｉａｔｉｏｎ ｏｆ ｃｌｏｓｉｎｇ ｆｏｒｃｅ ｗｉｔｈ ｂａｌａｎｃｅ ｒａｔｉｏ

４􀆰 ６　 纯动压开启状态下开启临界转速随进口压力的

变化

纯动压开启过程是指当密封端面进出口压力相

等 （ ｐ ｉ ＝ ｐｏ） 时， 依靠流体在端面间产生的动压升

举力， 使得密封端面间微凸体相互脱离的过程。 纯

动压开启状态下开启临界转速随进出口压力的变化

规律如图 １２ 所示。 可以看出， ｃａｓｅ１、 ｃａｓｅ２、 ｃａｓｅ３
计算案例的开启临界转速随进出口压力的增大而增

大， 但增大趋势逐渐减缓； 纯 ＣＯ２计算案例的开启

临界转速随进出口压力的增大先增大再缓慢地减

小。 由此表明， 以较低压力为进出口压力时， 更容

易实现纯动压开启。

图 １２　 纯动压开启状态下开启临界转速随进出口压力的变化

Ｆｉｇ􀆰 １２　 Ｖａｒｉａｔｉｏｎ ｏｆ ｔｈｅ ｏｐｅｎｉｎｇ ｃｒｉｔｉｃａｌ ｒｏｔａｔｉｏｎａｌ ｓｐｅｅｄ ｏｆ
ｄｙｎａｍｉｃ ｐｒｅｓｓｕｒｅ ｏｐｅｎｉｎｇ ｗｉｔｈ ｉｎｌｅｔ ａｎｄ ｏｕｔｌｅｔ
ｐｒｅｓｓｕｒｅ ｕｎｄｅｒ ｔｈｅ ｓｔａｔｅ ｏｆ ｐｕｒｅ ｄｙｎａｍｉｃ ｐｒｅｓｓｕｒｅ

５　 结论

（１） 当密封端面间隙小于 ０􀆰 ６５ μｍ 时， 干气密

封为接触式端面密封， 当密封端面间隙大于或等于

０􀆰 ６５ μｍ 时， 干气密封为非接触式端面密封， 即开启

临界膜厚为 ０􀆰 ６５ μｍ。
（２） 随着进口压力的增大， ４ 种计算案例的开启

临界转速都增大， 即干气密封越难开启。 以较低压力

运行时， ＣＯ２气体中杂质含量越高时干气密封最易开

启， 以较高压力运行时， 纯 ＣＯ２干气密封最易开启。
（３） 随着进口温度的增大， ４ 种计算案例的开启

临界转速增大， 即启动过程中适当降低润滑介质的温

度可方便密封端面开启， 且在同一进口温度下， ＣＯ２

气体中杂质含量最高的 ｃａｓｅ３ 干气密封最难开启。
（４） 当进口压力为 １５􀆰 ２６ ＭＰａ， 进口温度为

３６３􀆰 １５ Ｋ 时， 适当调节平衡比， ４ 种计算案例干气密

封皆可实现静压开启， 且 ｃａｓｅ１ 案例 （即 ＣＯ２气体中

杂质含量较小时） 干气密封最易实现静压开启。
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摘要： 高温自润滑滚动轴承在高温下工作， 摩擦热和环境温度的变化会导致轴承游隙大小改变， 进而影响轴承的

工作精度。 为探讨高温下轴承材料物理性质及其匹配性对轴承游隙的影响， 基于热传导理论建立高温自润滑滚子轴承

游隙变化计算模型， 以纳米胶体 ＴｉＯ２ ／金属陶瓷高温内梯度润滑层材料作为高温滚动轴承滚子材料， 通过高温滚动轴

承游隙测量实验验证模型的有效性， 并分析摩擦热、 环境温度变化及不同材料配对副对滚子轴承工作游隙的影响。 研

究表明： 滚子轴承的工作游隙变化量随着环境温度的上升而增大； 与环境温度变化引起的游隙变化值相比， 摩擦热对

轴承游隙值变化的影响较小； 当自润滑轴承配对副为内外圈采用轴承钢材料、 滚动体采用微孔陶瓷时其游隙变化较

大； 当自润滑轴承配对副为内外圈采用陶瓷材料、 滚动体采用微孔陶瓷时其游隙变化较小。
关键词： 滚动轴承； 自润滑； 轴承游隙； 材料匹配设计
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　 随着现代科学技术的飞速发展， 用于航空发动

机、 燃气轮机等高端装备的运动部件往往在高温高压

极端工况下工作， 作为关键支撑零部件的滚动轴承不

仅要求具有良好的耐高温特性， 还需要具有优良的宽

温域自润滑性能， 因而高温自润滑滚动轴承［ １－４ ］技术

成为当前研究的热点。 ＴｉＣ ／ Ｆｅ－Ｃｒ－Ｗ－Ｍｏ－Ｖ 自润滑

多孔金属陶瓷材料［ ５ ］ 强度高、 耐磨性好和高温自润

滑性能优异， 以该材料作为轴承元件材料的高温自润

滑滚动轴承具有良好的工程应用前景。
然而， 高温自润滑滚动轴承在高温下工作时，

由于摩擦热和环境温度的改变， 轴承的工作游隙会

发生变化， 导致轴承工作精度和使用寿命恶化。 因

此， 如何通过轴承设计减小由于温度改变而导致的

游隙大小变化成为高温自润滑轴承设计的关键。 研

究表明， 由于温度变化引起的零件热变形［ ６ ］ 对轴承

工作游隙的影响最大， 通过轴承材料匹配设计， 正

确选用合适的轴承材料匹配方案， 可有效减小由于

温度改变而产生的游隙变化量。 而目前国内外的研

究主要集中在轴承游隙可靠性设计、 轴承最佳工作

游隙计算等方面， 杨思文和付芸［ ７ ］ 对比 ＡＮＳＹＳ 仿

真和理论计算结果， 证明了 ＡＮＳＹＳ 计算轴承游隙变

化的可行性。 包洁和刘佐民［ ８ ］对高温滚动轴承在纯

弹性和纯塑性状态下的游隙变化进行了有限元仿真

分析。 黄其圣等［ ９ ］考虑到高温下轴承内外圈热膨胀

量不等， 分析了温度变化对轴承游隙的影响。 李建

林等［ １０ ］通过实验确认了环境温度与轴承工作游隙

的线性相关性。 耿民等人［ １１ ］ 考虑了轴承在高速旋

转下的游隙变化情况， 分析了游隙变化对轴承疲劳

寿命的影响。 国外学者 ＴＡＫＡＨＡＳＨＩ 等［ １２ ］ 通过台架

旋转实验揭示了中低温下不同轴承初始游隙下的轴

承游隙变化量。 但是， 这些研究未能考虑轴承材料

物理性质及其匹配性对轴承游隙的影响， 且大部分

的实验测量装置也仅限于中低温场合， 对于高温下

轴承游隙实验需要进一步地探究。
本文作者基于自润滑多孔金属陶瓷材料制备成

的自润滑轴承， 利用热传导理论与发汗自润滑材料

参数等效计算模型建立了圆柱滚子游隙变化量计算

模型， 并通过实验验证了该计算模型的有效性， 在

此基础上进行高温滚动轴承材料匹配设计理论

研究。
１　 圆柱滚子轴承游隙计算模型

图 １ 所示为自润滑向心圆柱滚子轴承， 滚子轴承

由内外圈、 滚子及保持架组成。

图 １　 滚子轴承结构示意

Ｆｉｇ􀆰 １　 Ｒｏｌｌｅｒ ｂｅａｒｉｎｇ ｓｔｒｕｃｔｕｒｅ ｄｉａｇｒａｍ

滚动轴承在高温环境下工作过程中， 轴承的内外

圈及滚动体受热变形使得轴承游隙发生变化， 轴承元

件温度的改变主要由环境温度和滚动轴承转动产生摩

擦热量引起， 其中环境温度通常是常量。 摩擦导致的

轴承元件温升可由轴承工作过程中产生的摩擦热来计

算， 其摩擦热量 Ｑ 为

Ｑ ＝ ０．００１Ｍω （１）
式中： Ｍ 为轴承摩擦转矩； ω 为轴承转速。
轴承摩擦力矩可根据 Ｐａｌｍｇｒｅｎ 经验公式计算：
Ｍ ＝ Ｍ０ ＋ Ｍ１ （２）
式中：Ｍ１ 为由轴承种类、 转速和润滑剂性质决定

的摩擦力矩， Ｎ·ｍｍ； Ｍ０ 为由轴承载荷决定的摩擦

力矩， Ｎ·ｍｍ。
（１） Ｍ０ 为外载荷引起的摩擦力矩， 可按以下公

式计算：
Ｍ０ ＝ ｆ１ｐ１ Ｄｍ （３）
式中： ｆ１ 为由轴承种类及轴承载荷决定的系数； ｐ１

为轴承额定动载荷， 通过轴承所受轴向力和径向力综

合计算， Ｎ； Ｄｍ 为轴承的平均直径， ｍｍ。
（２） Ｍ１ 代表因润滑剂的流体动力损耗造成的摩

擦力矩增量， 可按以下公式计算：
Ｍ１ ＝ １０ －７ ｆ０ （νｎ） ２ ／ ３ Ｄ３

ｍ，νｎ ≥ ２ ０００

Ｍ１ ＝ １．６ × １０ －５ ｆ０ Ｄ
３
ｍ，νｎ ＜ ２ ０００{ （４）

式中： ｆ０ 为由轴承种类及润滑方式决定的系数； ｎ
为轴承转速， ｒ ／ ｍｉｎ； ν 为润滑剂在工作温度下的运动

黏度， ｍｍ２ ／ ｓ。
可通过轴承的摩擦热量计算其零部件的表面温

度， 常用的轴承热分析方法为热网络法， 热网络法通

过热阻将轴承温度场连接成热网络来求解轴承各零件

的表面温度。 为了简化温度场问题的计算， 做出如下

假设： （１） 轴承摩擦热量产生在内外圈滚道上； （２）
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滚动体与套圈滚道产生的摩擦热量以 １ ∶ １ 的比例［ １３］

平分在滚动体和套圈中， 则圆柱滚子轴承的局部热平

衡方程［ １４］为
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式中： ρ、 Ｃ、 Ｖ、 Ｒ 分别为轴承各零件的材料密

度、 比热容、 体积和零件热阻， 其中 Ｒｅｘｉ、 Ｒｏｈ、 Ｒｄｗ、
Ｒ ｉｎ、 Ｒ ｉｈ分别为轴承外圈外壁与外圈滚道之间传导热

阻、 轴承外壁与空气之间对流热阻、 滚子传导热阻、
内圈的传导热阻和内圈与空气之间对流热阻； Ｔｅｘｅ、
Ｔｅｘｉ、 Ｔｄｗ、 Ｔｉｎ、 Ｔｈ分别为轴承外圈外壁温度、 外圈滚

道温度、 内圈温度、 滚子温度和环境温度。
而轴承零部件的热变形量可根据热传导理论进行

计算， 因轴承保持架的热变形对轴承径向游隙影响较

小， 故在分析时忽略保持架对其的影响。 轴承外圈因

为与轴承座相接触而具有较好的散热条件， 使得轴承

外圈内外壁具有温差， 可将轴承外圈视为稳定热流问

题处理， 根据热传导理论［ １５ ］ 可知道外圈内滚道受热

的径向位移为

ΔＲ１ ＝
２ Ｒ１ α１

Ｒ２
２ － Ｒ２

１
∫Ｒ ２

Ｒ１

Ｔｒｄｒ ＝

Ｒ１ α１

Ｔｅｘｅ Ｒ
２
２ － Ｔｅｘｉ Ｒ

２
１

Ｒ２
２ － Ｒ２

１

＋
Ｔｅｘｅ － Ｔｅｘｉ

２ｌｎ（Ｒ１ ／ Ｒ２）
æ

è
ç

ö

ø
÷ （９）

式中： Ｒ１、 Ｒ２ 分别为轴承外圈的内外半径； α１ 为

轴承外圈热膨胀系数。
其中内圈散热条件较差， 达到热平衡时间较短，

可将其视为等温体处理。 则内圈外滚道受热径向位

移为

Δｒ２ ＝α２ｒ２Ｔｉｎ （１０）
式中： ｒ２为内圈外滚道半径； α２为轴承内圈热膨

胀系数。
轴承滚动体直径因温升而增大， 也会减小轴承的

游隙， 滚动体的直径变化为

Δｄｗ ＝α３ｄｗＴｄｗ （１１）
式中： ｄｗ为轴承滚动体直径； α３为轴承滚子热膨

胀系数。
根据轴承径向游隙的定义及公式（９）（１０）（１１）可

得温升导致轴承游隙变化量 Δｃ 为

Δｃ＝ ２· α２ｒ２Ｔｉｎ＋α３ｄｗＴｄｗ－Ｒ１α１

ＴｅｘｅＲ
２
２－ＴｅｘｉＲ

２
１

Ｒ２
２－Ｒ

２
１

＋æ
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ç
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ê
ê

Ｔｅｘｅ－Ｔｅｘｉ

２ｌｎ（Ｒ１ ／ Ｒ２）
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ø
÷

ù

û
úú （１２）

因为文中所研究的高温自润滑轴承承载工作中的

润滑状态为边界润滑， 不存在润滑剂所引起的黏性摩

擦阻力， 因此在计算中可近似认为

Ｍ ＝ Ｍ０ ＝ ｆ１ｐ１ Ｄｍ （１３）
利用 ＭａｔＬａｂ 编程可求得微分方程组 （ ５） —

（８） 在不同环境温度下的轴承各零件接触温度， 之

后根据公式 （１２） 求出不同温度下滚动轴承游隙变

化量。
２　 实验探究与分析

２􀆰 １　 轴承部件选材

文中所采用的自润滑基体材料为具有一定孔隙度

的微孔金属陶瓷材料 ＴｉＣ ／ Ｆｅ－Ｃｒ－Ｗ－Ｍｏ－Ｖ， 将纳米

ＴｉＯ２ 硅油作为润滑剂经过压力浸渍填充基体空隙中。
基体材料的孔隙如图 ２ 所示。

图 ２　 基体表面孔隙放大图

Ｆｉｇ􀆰 ２　 Ｅｎｌａｒｇｅｄ ｖｉｅｗ ｏｆ ｍａｔｒｉｘ ｓｕｒｆａｃｅ ｐｏｒｅｓ

微孔陶瓷材料的等效弹性模量及等效泊松比可通

过厚壁均质正六边形胞体理论模型［ １６ ］来计算：

Ｅ∗ ＝
１２ ＥＳ １ － 　 ψ( )

３

１ ＋ ３ ５．４ ＋ １．５ μＳ( ) １ － 　 ψ( )
２ （１４）

μ∗ ＝
１ ＋ ３ １．４ ＋ １．５ μＳ( ) １ － 　 ψ( )

２

１ ＋ ３ ５．４ ＋ １．５ μＳ( ) １ － 　 ψ( )
２ （１５）

式中： Ｅ∗ 为基体材料等效弹性模量； μ∗ 为基体

材料等效泊松比； ＥＳ 为构成基体的材料本身的弹性

模量； μＳ 为构成基体的材料本身的泊松比。
由公式（１４） （１５）可知， 微孔陶瓷基体的等效弹

性模量及等效泊松比受孔隙率的影响较大， 当材料本

身属性一定时， 基体材料的等效弹性模量随孔隙率的

增大而减小， 等效泊松比则不断增大。 计算所得微孔

陶瓷基体部分材料参数如表 １ 所示。
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以 ＮＵ２０８Ｅ 圆柱滚子轴承为例， 轴承内径 ４０
ｍｍ， 轴承外径 ８０ ｍｍ， 内滚道直径 ４９􀆰 ５ ｍｍ， 外滚

道直径 ７１􀆰 ５ ｍｍ， 滚子直径 １１ ｍｍ， 滚子长度 １１ ｍｍ。
为了便于测量与分析， 文中轴承设计较大的初始游

隙， 其中内圈滚道直径上偏差为－０􀆰 ３ ｍｍ， 下偏差为

－０􀆰 ３１２ ｍｍ； 外圈滚道直径上偏差为－０􀆰 ０１ ｍｍ， 下

偏差为－０􀆰 ０１３ ｍｍ； 滚子直径上偏差为 ０， 下偏差为

－０􀆰 ０１５ ｍｍ。 初始游隙为 ２７７ ～ ３３２ μｍ， 考虑到陶瓷

材料的加工难度， 文中轴承样品的滚子材料选用纳米

胶体 ＴｉＯ２ ／ 微孔金属陶瓷材料， 内外圈材料选用

２Ｃｒ１３ 高温轴承钢。 实验所制得轴承滚子及内外圈如

图 ３ 所示。

表 １　 微孔陶瓷材料物理性能

Ｔａｂｌｅ􀆰 １　 Ｐｈｙｓｉｃａｌ ｐｒｏｐｅｒｔｉｅｓ ｏｆ ｍｉｃｒｏｐｏｒｏｕｓ ｃｅｒａｍｉｃ

材料参数 数值

弹性模量 Ｅ ／ ＧＰａ ２２８

热膨胀系数 α ／ ℃ －１ １􀆰 １７×１０－５

密度 ρ ／ （ｇ·ｃｍ－３） ５．６

泊松比 μ ０．２５

比热容 ｃ ／ （Ｊ·ｋｇ－１·℃ －１） ４６０

图 ３　 自润滑轴承样品

Ｆｉｇ􀆰 ３　 Ｓａｍｐｌｅ ｏｆ ｓｅｌｆ－ｌｕｂｒｉｃａｔｉｎｇ ｂｅａｒｉｎｇ

２􀆰 ２　 实验方法

为了提高实验结果的准确性， 文中采用有载荷仪

器测量法。 测量原理及实验台如图 ４、 图 ５ 所示。 采

用固定内圈移动外圈的方式进行游隙测量， 轴承内圈

通过与主轴过盈配合来固定； 轴承外圈底部与杠杆通

过一固定套联结， 外圈顶部端面焊接一钢棒伸出加热

炉， 改变杠杆末端载荷大小及方向使得轴承外圈上下

移动， 此时千分表可通过测量钢棒移动量来测量轴承

径向游隙； 加热装置为一电阻加热炉， 加热温度为

２０～１ ２００ ℃， 实验测得的外圈上下移动量相加即为

轴承的径向游隙。 为减小误差， 旋转内圈获取 ６ 个均

匀分布的测量位置， 取 ６ 次测量的算术平均值为轴承

游隙， 测量 １００ ～ ６００ ℃温度区间轴承径向游隙， 重

复测量 ３ 次取其平均值。

图 ４　 高温滚子轴承游隙测量实验原理

Ｆｉｇ􀆰 ４　 Ｈｉｇｈ ｔｅｍｐｅｒａｔｕｒｅ ｒｏｌｌｅｒ ｂｅａｒｉｎｇ ｃｌｅａｒａｎｃｅ
ｍｅａｓｕｒｅｍｅｎｔ ｅｘｐｅｒｉｍｅｎｔａｌ ｐｒｉｎｃｉｐｌｅ

图 ５　 高温轴承游隙测量实验台

Ｆｉｇ􀆰 ５　 Ｔｅｓｔ ｂｅｎｃｈ ｆｏｒ ｈｉｇｈ ｔｅｍｐｅｒａｔｕｒｅ ｂｅａｒｉｎｇ
ｃｌｅａｒａｎｃｅ ｍｅａｓｕｒｅｍｅｎｔ

２􀆰 ３　 实验结果与分析

２􀆰 ３􀆰 １　 温度对轴承游隙的影响

实验所测得的结果如图 ６ 所示。
图 ６ 中圆形虚线为轴承在静止状态下由理论计算

所得环境温度－游隙变化曲线， 此时轴承不受摩擦热

影响； 方形虚线为轴承在载荷 ｐ ＝ １ ０００ Ｎ、 转速 ω ＝
１ ０００ ｒ ／ ｍｉｎ 下理论模型计算值， 此时轴承受到环境

温度及摩擦热量综合影响。 根据图 ６ 可知， 轴承的径

向游隙变化量随着环境温度的上升不断增大， 这是因

为轴承零部件发生热变形， 滚子与内圈外径的径向热

变形大于外圈内径的径向热变形， 从而导致轴承游隙
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不断减小， 实验结果与理论推导一致。 自润滑轴承

游隙变化的测量值与理论计算值变化趋势基本一致，
在 １００～６００ ℃温度范围内， 轴承径向游隙的理论变

化值要大于实验所测的游隙变化值， 造成这种误差的

原因是所模拟出的温度场与轴承实际工作时其温度场

存在一定的差异。 通过分析轴承摩擦热量为 ０ 和摩擦

热量不为 ０ 时的轴承温度－游隙变化曲线可知， 轴承

摩擦所带来的摩擦热相比环境温度来说对轴承游隙变

化的影响较小， 这是因为轴承摩擦所产生的摩擦热仅

存在于接近摩擦表面的部分区域， 对轴承零件热变形

影响较小， 导致高温环境下静止状态轴承径向游隙变

化值与旋转轴承径向游隙变化值相差较小。

图 ６　 不同温度下轴承游隙变化

Ｆｉｇ􀆰 ６　 Ｖａｒｉａｔｉｏｎ ｏｆ ｂｅａｒｉｎｇ ｃｌｅａｒａｎｃｅ ａｔ ｄｉｆｆｅｒｅｎｔ ｔｅｍｐｅｒａｔｕｒｅｓ

２􀆰 ３􀆰 ２　 材料匹配对轴承游隙的影响

通过实验论证可知上述游隙计算模型与实际相

符， 为分析不同材料匹配性下的自润滑轴承游隙变

化， 采用常见的轴承材料， 基于材料匹配性设计 ５ 种

自润滑轴承， 如表 ２ 所示。

表 ２　 自润滑轴承材料匹配副

Ｔａｂｌｅ􀆰 ２　 Ｓｅｌｆ－ｌｕｂｒｉｃａｔｉｎｇ ｂｅａｒｉｎｇ ｍａｔｅｒｉａｌ ｍａｔｃｈｉｎｇ ｐａｉｒ

配对副编号 配对副材料

Ａ 微孔陶瓷（套圈），２Ｃｒ１３（滚动体）

Ｂ 微孔陶瓷（套圈），Ｓｉ３Ｎ４（滚动体）

Ｃ 微孔陶瓷（套圈及滚动体）

Ｄ ２Ｃｒ１３（套圈），微孔陶瓷（滚动体）

Ｅ Ｓｉ３Ｎ４（套圈），微孔陶瓷（滚动体）

根据公式 （１２） 可以计算出各种配对副自润滑

轴承在不同环境温度下的径向游隙变化量， 如图 ７
所示。

根据图 ７ 可知， ５ 组轴承的工作游隙均随温度的

升高而增大， Ａ、 Ｃ 和 Ｄ 轴承随温度变化其工作游隙

变化较大， 且游隙变化量比较接近， 这是因为自润滑

微孔陶瓷材料与 ２Ｃｒ１３ 轴承钢的热膨胀系数相差不

大， 在高温下 ２ 种材料的热变形量趋于一致； 而 Ｂ 和

Ｅ 轴承随温度变化所需的初始游隙较小， 这是因为

Ｓｉ３Ｎ４陶瓷的热膨胀系数要远小于自润滑材料与 ２Ｃｒ１３
轴承钢， 且从 Ｂ 和 Ｅ 轴承可以看出， 套圈采用Ｓｉ３Ｎ４

陶瓷、 滚子采用自润滑材料相比套圈采用自润滑材

料、 滚子采用Ｓｉ３Ｎ４陶瓷其游隙变化量更小， 显然在

高温环境下轴承套圈的热变形量要大于滚子的热变形

量。 从轴承工作的结构稳定性来考虑， 在满足自润滑

性能的前提下应尽可能地选用陶瓷材料配对副自润滑

轴承。

图 ７　 温度对滚子轴承工作游隙的影响

Ｆｉｇ􀆰 ７　 Ｉｎｆｌｕｅｎｃｅ ｏｆ ｔｅｍｐｅｒａｔｕｒｅ ｏｎ ｗｏｒｋｉｎｇ
ｃｌｅａｒａｎｃｅ ｏｆ ｒｏｌｌｅｒ ｂｅａｒｉｎｇｓ

３　 结论

（１） 考虑以摩擦温度和环境温度作为滚动轴承

的主要热源， 分析高温对滚子轴承游隙的影响， 建立

了高温滚子轴承游隙变化计算模型。
（２） 以纳米胶体 ＴｉＯ２ ／ 金属陶瓷高温内梯度润滑

层材料作为高温滚动轴承滚子材料， 通过实验探究了

自润滑轴承游隙在高温中变化规律， 其游隙变化趋势

与理论计算结果基本一致， 证明了理论模型的正

确性。
（３） 滚子轴承的工作游隙变化量随着环境温度

的上升而增大； 与环境温度变化引起的游隙变化值相

比， 摩擦热对轴承游隙值变化的影响较小。
（４） 当自润滑轴承配对副为内外圈采用轴承钢

材料、 滚动体采用微孔陶瓷时其游隙变化较大； 当自

润滑轴承配对副为内外圈采用陶瓷材料、 滚动体采用

微孔陶瓷时其游隙变化较小。
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摘要： 基于转子在临界转速下的涡动特性， 分析转子涡动的轴心运动轨迹。 由于动环圆心运动轨迹追随转子， 故以

动环圆心的圆形运动轨迹为研究点， 建立动环偏心的液膜区域模型。 采用有限差分法对广义雷诺方程进行离散， 通过

ＳＯＲ 迭代方法对离散方程进行求解， 得到液膜密封端面压力分布， 并探讨动环偏心距对液膜开启力、 摩擦扭矩、 泄漏量

以及空化率等液膜密封性能参数的影响规律。 结果表明： 随着偏心距的增大， 内径开槽的密封环槽区面积减少， 导致动

压效应降低， 使密封端面压力呈现出不对称分布的结果； 液膜开启力和摩擦扭矩由于密封环表面压力降低且分布不均匀

都呈现出下降的趋势； 泄漏量随偏心距的增加有下降的趋势， 而空化率随着偏心距增加呈现出先上升后下降的规律。
关键词： 螺旋槽液膜密封； 圆形涡动； 密封性能； 空化
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ｄｉｓｃｒｅｔｅ ｅｑｕａｔｉｏｎ ｔｏ ｏｂｔａｉｎ ｔｈｅ ｐｒｅｓｓｕｒｅ ｄｉｓｔｒｉｂｕｔｉｏｎ ｏｎ ｔｈｅ ｅｎｄ ｆａｃｅ ｏｆ ｔｈｅ ｌｉｑｕｉｄ ｆｉｌｍ ｓｅａｌ．Ｔｈｅ ｉｎｆｌｕｅｎｃｅ ｏｆ ｔｈｅ ｅｃｃｅｎｔｒｉｃｉｔｙ
ｏｆ ｔｈｅ ｒｏｔａｔｉｎｇ ｒｉｎｇ ｏｎ ｔｈｅ ｐｅｒｆｏｒｍａｎｃｅ ｐａｒａｍｅｔｅｒｓ ｏｆ ｔｈｅ ｌｉｑｕｉｄ ｆｉｌｍ ｓｅａｌ，ｓｕｃｈ ａｓ ｔｈｅ ｌｉｑｕｉｄ ｆｉｌｍ ｏｐｅｎｉｎｇ ｆｏｒｃｅ，ｆｒｉｃｔｉｏｎ
ｔｏｒｑｕｅ，ｌｅａｋａｇｅ ａｎｄ ｃａｖｉｔａｔｉｏｎ ｒａｔｅ，ｗａｓ ｄｉｓｃｕｓｓｅｄ．Ｔｈｅ ｒｅｓｕｌｔｓ ｓｈｏｗ ｔｈａｔ ｗｉｔｈ ｔｈｅ ｉｎｃｒｅａｓｅ ｏｆ ｅｃｃｅｎｔｒｉｃｉｔｙ，ｔｈｅ ｇｒｏｏｖｅ ａｒｅａ ｏｆ
ｔｈｅ ｉｎｎｅｒ ｄｉａｍｅｔｅｒ ｇｒｏｏｖｅｄ ｓｅａｌ ｒｉｎｇ ｄｅｃｒｅａｓｅｓ，ｗｈｉｃｈ ｌｅａｄｓ ｔｏ ｔｈｅ ｄｅｃｒｅａｓｅ ｏｆ ｄｙｎａｍｉｃ ｐｒｅｓｓｕｒｅ ｅｆｆｅｃｔ ａｎｄ ｔｈｅ ａｓｙｍｍｅｔｒｉｃ
ｄｉｓｔｒｉｂｕｔｉｏｎ ｏｆ ｓｅａｌ ｆａｃｅ ｐｒｅｓｓｕｒｅ．Ｔｈｅ ｏｐｅｎｉｎｇ ｆｏｒｃｅ ｏｆ ｌｉｑｕｉｄ ｆｉｌｍ ａｎｄ ｆｒｉｃｔｉｏｎ ｔｏｒｑｕｅ ｓｈｏｗ ａ ｄｏｗｎｗａｒｄ ｔｒｅｎｄ ｄｕｅ ｔｏ ｔｈｅ ｄｅ⁃
ｃｒｅａｓｅ ｏｆ ｓｅａｌ ｒｉｎｇ ｓｕｒｆａｃｅ ｐｒｅｓｓｕｒｅ ａｎｄ ｕｎｅｖｅｎ ｄｉｓｔｒｉｂｕｔｉｏｎ．Ｔｈｅ ｌｅａｋａｇｅ ｈａｓ ａ ｄｏｗｎｗａｒｄ ｔｒｅｎｄ ｗｉｔｈ ｔｈｅ ｉｎｃｒｅａｓｅ ｏｆ ｅｃｃｅｎ⁃
ｔｒｉｃｉｔｙ，ｗｈｉｌｅ ｔｈｅ ｃａｖｉｔａｔｉｏｎ ｒａｔｅ ｉｎｃｒｅａｓｅｓ ｆｉｒｓｔ ａｎｄ ｔｈｅｎ ｄｅｃｒｅａｓｅｓ ｗｉｔｈ ｔｈｅ ｉｎｃｒｅａｓｅ ｏｆ ｅｃｃｅｎｔｒｉｃｉｔｙ．

Ｋｅｙｗｏｒｄｓ：ｓｐｉｒａｌ ｇｒｏｏｖｅ ｌｉｑｕｉｄ ｆｉｌｍ ｓｅａｌ；ｃｉｒｃｕｌａｒ ｗｈｉｒｌｉｎｇ；ｓｅａｌｉｎｇ ｐｅｒｆｏｒｍａｎｃｅ；ｃａｖｉｔａｔｉｏｎ

　 螺旋槽液膜密封作为全液膜润滑机械密封的代
表， 因其独特的设计结构和良好的密封效果普遍应用
于各类旋转机械中［ １－２］。 随着当今工业的发展， 旋转
机械都朝着大功率的方向迅猛发展。 为了提高机器的
工作容量和工作效率， 要求增大旋转机械的转速， 并
且降低各部分结构的质量， 使得转子朝着高速和细长



的趋势发展［ ３ － ４ ］。 随着转子转速不断增大， 就增加

了转子的柔度， 当转子的转速高于临界转速时， 则称

为柔性转子［ ５］。 此时在临界转速以下平衡好的转子

又会产生不平衡［ ６ ］。 航空发动机技术正向着高转速

发展， 成为柔性转子后产生的剧烈振动极大地影响着
机械密封的工作性能。 密封性能的高低又是影响发动

机性能和寿命的重要因素。 因此， 开展考虑转子涡动

工况对液膜密封性能影响的研究十分必要。
现如今， 国内外许多专家学者在含有密封的转子

动力学领域做了很多的研究。 罗跃纲等［ ７］ 对于带有

迷宫密封的航空发动机转子系统气流激振问题， 通过

数值积分方法研究了升 ／ 降速过程的气流激振失稳规

律和振动特性， 并分析了在变速和稳速情况下偏心量

的影响。 马文生等［ ８］ 运用数值方法对转子－轴承－密
封系统动力学模型求解， 得出泄漏量随着密封间隙、
密封直径和密封长度的增大而增大， 泄漏量随压差和

入口损失率的增大而减小的结论。 陈尧兴等［ ９］ 采用

基于转子多频椭圆涡动模型和动网格技术的 ＵＲＡＮＳ
方程求解方法， 研究了动、 静叶干涉作用以及级间补

汽导致的非均匀进汽温度和压力条件下叶顶迷宫密封

汽流激振转子动力特性。 ＺＨＡＯ 等［１ ０ ］ 考虑旋转密封

蠕动特征， 对转速冲击工况的密封动态特性进行了研
究， 但未考虑转子振动特性对密封行为的影响。
ＶＡＲＮＥＹ 和 ＧＲＥＥＮ［ １１ ］分析了非接触机械密封运行过

程中受到的振动与冲击现象， 但未考虑动环偏移量对

密封性能的影响。 基于以上分析， 学者在研究密封性

能时， 很少考虑到转子涡动工况。 在实际工况中， 转
子运动状况复杂， 转子的涡动必然会带液膜密封动环

产生偏心现象。
本文作者基于转子在临界转速下的涡动工况， 考

虑密封动环追随转子轴心运动而导致与静环不同心的

情况， 建立密封动环偏心模型， 在动环为圆形涡动轨

迹基础上， 利用 ＭａｔＬａｂ 编程对基于 ＪＦＯ 空化边界条

件的广义雷诺方程进行求解。 通过对密封环全周期压
力场求解， 探究在超高转速下动环偏移量对螺旋槽液

膜密封液膜承载能力、 摩擦扭矩、 泄漏量等稳态性能

参数的影响规律， 为完善螺旋槽类液膜密封的分析和
设计方法提供参考。
１　 物理模型

１􀆰 １　 转子涡动分析

以图 １ 所示的单圆盘对称转子为例， 建立如图所

示的直角坐标系 ｏｘｙｚ。 设 ｍ 为圆盘质量， ｋ 为圆盘截

面处轴的刚度系数， ｒ 为转轴中央处的挠度， ｘ 和 ｙ
分别为圆盘形心的坐标。 在临界转速下运转时， 转轴

弯曲， 转轴的弹性恢复力 Ｆ 为
Ｆ ＝ － ｋｒ （１）

相对于固定坐标系 ｏｘｙｚ， 并不计阻尼， 圆盘的运

动微分方程为

ｍｘ·· ＝ Ｆｘ ＝ － ｋｘ

ｍｙ·· ＝ Ｆｙ ＝ － ｋｙ{ （２）

令 ω２ ＝ ｋ ／ ｍ ， 则有：
ｘ·· ＋ ω２ｘ ＝ ０
ｙ·· ＋ ω２ｙ ＝ ０{ （３）

这是二阶常系数线性齐次微分方程， 其解为

ｘ ＝ Ｘｃｏｓ（ωｔ ＋ φｘ）
ｙ ＝ Ｙｓｉｎ（ωｔ ＋ φｙ）{ （４）

式中： Ｘ、 Ｙ 为圆盘中心在 ｘ、 ｙ 方向的运动幅

值； φｘ、 φｙ为 ｘ、 ｙ 方向运动的相位角， 当不计阻尼

时， φｘ ＝ ０， φｙ ＝ ０。
由式 （４） 可知， 圆盘的中心在互相垂直的 ２ 个

方向做频率同为 ω 的简谐运动。 消除时间 ｔ 后， 可得

圆盘形心 ｏ′的运动轨迹方程：
ｘ２ ／ Ｘ２ ＋ ｙ２ ／ Ｙ２ ＝ １ （５）

图 １　 单圆盘对称 Ｊｅｆｆｃｏｔｔ 转子

Ｆｉｇ􀆰 １　 Ｓｉｎｇｌｅ ｄｉｓｋ ｓｙｍｍｅｔｒｉｃ Ｊｅｆｆｃｏｔｔ ｒｏｔｏｒ

如图 ２ 所示， 在一般情况下， Ｘ 和 Ｙ 不可能相

等， 由式 （５） 可知， 此时圆盘形心点 ｏ′的运动轨迹

为一椭圆。 当转轴和圆盘结构对称时， Ｘ 和 Ｙ 相等，
圆盘形心点 ｏ′的运动轨迹为圆［１２］。 文中考虑最简单

的情形， 针对轴心轨迹为圆形的情形做研究。

图 ２　 圆盘中心运动轨迹

Ｆｉｇ􀆰 ２　 Ｍｏｔｉｏｎ ｔｒａｃｋ ｏｆ ｄｉｓｃ ｃｅｎｔｅｒ
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１􀆰 ２　 密封模型

图 ３ 示出了螺旋槽液膜密封端面结构， 静环表面
开设有螺旋槽， 动环做旋转运动时， 摩擦副间处于全
液膜润滑状态。 图 ３ 中： ｒ ｉ和 ｒｏ分别为密封环内、 外
半径； ｒｇ为螺旋槽的槽根半径； θｌ 和 θｇ分别为单个台
区和槽区的圆周角； α 为螺旋角； ｐ ｉ和 ｐｏ分别为内、
外径处压力； ω 为转速。

图 ３　 螺旋槽密封环结构

Ｆｉｇ􀆰 ３　 Ｓｔｒｕｃｔｕｒｅ ｏｆ ｓｐｉｒａｌ ｇｒｏｏｖｅ ｓｅａｌｉｎｇ ｒｉｎｇ

１􀆰 ３　 数学模型

随着转子涡动现象的发生， 动环圆心与静环圆心
不同轴， 从而导致液膜区域发生改变。 假设 Ｘ ＝ Ｙ ＝ ｅ，
ｅ 为动环偏移量， 且不计阻尼， 则动环圆心轨迹式
（６） 变为

ｘ ＝ ｅｃｏｓωｔ
ｙ ＝ ｅｓｉｎωｔ{ （６）

如图 ４ 所示， 以某一时刻动环的偏心作为研究对
象， 在槽区， 膜厚为 ｈｇ ＋ｈ０。 此时静环分为 ２ 部分：
槽变区和槽不变区。 槽变区： 内径 ｒ１， 外径 ｒｏ； 槽不
变区： 内径 ｒ ｉ， 外径 ｒ２。 由分析可得：

ｒ１ ＝ ｅｃｏｓ
π
２

－ θæ

è
ç

ö

ø
÷ ＋

　 ｅ２ ｃｏｓ２ π
２

－ θæ

è
ç

ö

ø
÷ － ｅ２ ＋ ｒ２ｉ ，

槽变区：θ ∈ ａｒｃｓｉｎ
θ
２ｒ ｉ

，π － ａｒｃｓｉｎ
θ
２ｒ ｉ

é

ë
êê

ù

û
úú

ｒ２ ＝ ｅｃｏｓ θ － π
２

æ

è
ç

ö

ø
÷ ＋

　 ｅ２ ｃｏｓ２ θ － π
２

æ

è
ç

ö

ø
÷ － ｅ２ ＋ ｒ２ｏ ，

槽不变区：θ ∈ π － ａｒｃｓｉｎ
θ
２ｒ ｉ

，２π ＋ ａｒｃｓｉｎ
θ
２ｒ ｉ
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ù

û
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ì
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（７）

图 ４　 动环偏心时的液膜区域

Ｆｉｇ􀆰 ４　 Ｌｉｑｕｉｄ ｆｉｌｍ ｒｅｇｉｏｎ ｏｆ ｅｃｃｅｎｔｒｉｃ ｒｏｔａｔｉｎｇ ｒｉｎｇ

１􀆰 ４　 数值求解方法

由于螺旋槽密封端面间液膜厚度远远小于其他方

向的尺寸， 为简化计算， 进行如下假设［１，１３］： （１） 忽

略体积力和惯性力的影响； （２） 流体在固体界面上

无滑动； （３） 液膜表面的曲率半径相对于液膜厚度

很大， 故忽略曲率对液膜流场的影响， 做出简化， 利

用平动代替转动； （４） 膜厚很小， 不计沿膜厚方向

的压力梯度； （５） 流体的流动为层流； （６） 膜厚很

小， 忽略除 ｕ、 ｖ 方向外其他速度梯度； （７） 密封流

体为牛顿流体。 得到极坐标系下稳态流体润滑雷诺方

程为

１
ｒ

∂
∂θ

ｈ３

１２μ
∂ｐ
∂θ

æ

è
ç

ö

ø
÷ ＋ ∂

∂ｒ
ｒｈ３

１２μ
∂ｐ
∂ｒ

æ

è
ç

ö

ø
÷ ＝ ｒω

２
∂ｈ
∂θ

（８）

求解过程中需要同时捕捉液膜的破裂和重新生成

的区域， 并且满足基于质量守恒的 ＪＦＯ 空化边界条

件， 于是引入通用变量 ψ 和开关函数 ｇ， 定义如式

（９） 和式 （１０） 所示：

ψ ＝ ρ
ρｃ

（９）

ｇ ＝ １，ψ ≥ １，（全液膜区）
ｇ ＝ ０，ψ ＜ １，（空化区）{ （１０）

在最常见的雷诺方程求解过程中， 密封端面可以

划分为周期性的结构， 或者简化为轴对称模型［１４ －１５ ］。
由于文中研究的是动环偏心工况下的液膜密封性能，
所以不能简单地将断面划分为周期性结构， 故将整个

密封端面作为计算域。 密封端面计算域的有限差分法

控制体如图 ５ 所示， 在极坐标系下各节点标注及相邻

控制体中心分别为 Ｎ、 Ｓ、 Ｅ、 Ｗ、 Ｐ， 中心控制体

Ｐ （ ｉ， ｊ）范围如图 ５ 中封闭实线所示。 单元控制体周

向长度 Δθ 为常数， 径向长度 Δｒ （ ｉ， ｊ） 在槽变区为

变值。
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图 ５　 有限差分法控制体网格划分

Ｆｉｇ􀆰 ５　 Ｆｉｎｉｔｅ ｄｉｆｆｅｒｅｎｃｅ ｃｏｎｔｒｏｌ ｖｏｌｕｍｅ ｍｅｓｈｉｎｇ

直接采用有限差分方法对式 （ ８） 进行离散

后得：
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２ ，ｊ － ｈ ｉ ＋
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２ ，ｊ( ) ＝ ０ （１１）

化简式 （１１） 可得：
Ｄｉ，ｊｐ ｉ，ｊ － Ｅ ｉ，ｊｐ ｉ －１，ｊ － Ｆ ｉ，ｊｐ ｉ ＋１，ｊ － Ｇ ｉ，ｊｐ ｉ，ｊ －１ －

Ｈｉ，ｊｐ ｉ，ｊ ＋１ － Ｑｉ，ｊ ＝ ０ （１２）
式中各个系数代表了几何形貌特征。 将式 （１１）

与内外径处边界条件及周期性边界条件联立求解， 即

可计算整个密封端面或者周期性结构的压力分布。 对

于式 （１１）， 常用的迭代方法有 ＳＯＲ、 ＧＳ、 Ｊａｃｏｂｉ 等
迭代法［ １ ６ ］， 文中采用 ＳＯＲ 法对式 （１１） 进行求解。
当迭代计算结果满足式 （１３） 时视为满足精度要求，
完成压力场求解， 进而求得密封稳态性能参数。

∑
ｍ

ｉ
∑

ｎ

ｉ

ｐ（ｋ＋１） － ｐｋ

ｐ（ｋ＋１） ＜ １０ －５ （１３）

１􀆰 ５　 模型验证

参考文献［１７］中的计算程序是考虑了流体非牛

顿特性， 在此基础上建立了螺旋槽液膜密封数学模

型， 基于满足质量守恒的空化边界条件， 同样也采用

了有限差分法对控制方程进行离散， 通过 ＳＯＲ 迭代

方法对离散方程进行求解， 得到了密封端面液膜压力

分布和密封的性能参数。 为了保证程序的正确性， 选

取文献中幂律指数为 １ 时的密封性能曲线， 此时的流

体物性参数与文中的相一致， 再将文中计算程序的工

况参数与该文献中的数据保持一致。 转速从 ５００
ｒ ／ ｍｉｎ开始计算， 之后以 ５００ ｒ ／ ｍｉｎ的增速至 ３ ０００
ｒ ／ ｍｉｎ， 内径压力 ｐ ｉ为 ０􀆰 ４ ＭＰａ， 偏心距 ｅ 取值为 ０，
计算得到摩擦扭矩和空化率随转速变化关系。

如图 ６ 和图 ７ 所示， 两者变化趋势基本保持相

同， 但由于文献［１７］中考虑了表征非牛顿流体特性

的幂律模型， 文中计算时考虑了动环偏心量的影响因

素， 同时在收敛条件上可能也会存在差异， 故两者的

计算曲线未能完全重合。 总体的变化趋势保持基本一

致， 并且最大计算误差也保持在 ６％以内， 从而基本

可验证文中算法程序准确性， 可以继续开展后续的

研究。

图 ６　 摩擦扭矩计算值对比

Ｆｉｇ􀆰 ６　 Ｃｏｍｐａｒｉｓｏｎ ｏｆ ｃａｌｃｕｌａｔｅｄ ｆｒｉｃｔｉｏｎ ｔｏｒｑｕｅ ｖａｌｕｅｓ

图 ７　 空化率计算值对比

Ｆｉｇ􀆰 ７　 Ｃｏｍｐａｒｉｓｏｎ ｏｆ ｃａｌｃｕｌａｔｅｄ ｃａｖｉｔａｔｉｏｎ ｒａｔｅｓ

２　 计算结果及分析

为模拟液膜密封装置实际运行的稳态工况， 文中
分别以转速、 偏心距和内径压力作为变量， 研究密封

性能变化规律。
２􀆰 １　 偏心距对压力和空化的影响分析

为了探究机械密封动环偏心距 ｅ 对密封环端面压
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力分布的影响， 以 ｐｏ ＝ ０􀆰 １ ＭＰａ， ｐ ｉ ＝ ０􀆰 ８ ＭＰａ， ω ＝
１０ ０００ ｒ ／ ｍｉｎ 的工况为例进行分析。

如图 ８ 所示为动环在偏心距分别为 ０、 １􀆰 ２ 和 ２􀆰 ５
ｍｍ 时的表面压力分布。 不同偏心距下的密封端面压

力十分相似， 最大压力发生在外槽根处， 在内槽根处

有最小压力， 这是密封端面的流体动压效应造成的：
相对于流体流向， 外槽根处为收敛区， 压力升高， 内

槽根处为发散区， 压力降低。 从二维的压力图中可以

发现， 随着密封动环偏心距的增加密封环端面压力有

降低的趋势； 另外， 由于产生动压效应的螺旋槽失

效， 导致了螺旋槽所产生的压力分布减少。 对于内径

开槽的密封环来说， 随着密封动环偏心距的增大， 槽

区发生改变， 由于槽区面积的减少， 导致动压效应降

低， 使密封端面压力呈现出不对称分布的结果； 压力

最高点发生在密封端面外槽根部位， 随着槽区面积的

减小， 最高压力有所变化且槽根部附近的压力分布趋

于减小。

图 ８　 不同偏心时密封环端面压力分布

Ｆｉｇ􀆰 ８　 Ｐｒｅｓｓｕｒｅ ｄｉｓｔｒｉｂｕｔｉｏｎ ｏｆ ｓｅａｌ ｒｉｎｇ ｆａｃｅ ｗｉｔｈ ｄｉｆｆｅｒｅｎｔ ｅｃｃｅｎｔｒｉｃｉｔｉｅｓ

　 　 以图 ８ （ａ） 和 （ｂ） 为例， 其分别示出了 ｅ ＝ ０
和 ｅ＝ １􀆰 ２ ｍｍ 时的压力分布特点。 当动环没有发生偏

心， 即 ｅ＝ ０ 时， 在任何一个螺旋槽的槽根部都会产

生均匀的压力场； 当 ｅ ＝ １􀆰 ２ ｍｍ 时， 动环发生错位，
一部分内径螺旋槽被移出液膜区域， 此部分就失去了

产生流体动压效应的能力， 最终导致螺旋槽附近压力

分布区域减小。 图 ８ （ｃ） 示出了一种比较极端的工

况， 当偏心距越接近径向槽长时， 某一侧的槽区面积

会急剧减小， 与之对称一侧的螺旋槽槽根与动环外径

离得很近， 此时槽区面积减少的两侧最高压力明显低

于两侧面积未减少的槽区压力。
图 ９ 示出了在 ｐｏ ＝ ０􀆰 １ ＭＰａ， ｐ ｉ ＝ １􀆰 ０ ＭＰａ， ω ＝

１０ ０００ ｒ ／ ｍｉｎ 的工况下不同动环偏心距对密封环端面

空化区域的影响。 可以看出， 最易发生空化现象的区

域在螺旋槽区， 随着动环偏心距的增加， 有效螺旋槽

的面积发生变化， 部分螺旋槽被移出液膜区域， 因此

无法发生空化现象。

图 ９　 不同偏心时密封环端面空化区域分布

Ｆｉｇ􀆰 ９　 Ｄｉｓｔｒｉｂｕｔｉｏｎ ｏｆ ｃａｖｉｔａｔｉｏｎ ａｒｅａ ｏｎ ｓｅａｌ ｒｉｎｇ ｆａｃｅ ｗｉｔｈ ｄｉｆｆｅｒｅｎｔ ｅｃｃｅｎｔｒｉｃｉｔｉｅｓ
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　 　 结合图 １０ 和图 １１ 发现， 在不同转速和不同内压

下， 空化率的变化趋势较为相似； 空化率随动环偏心

距增加而变大， 在相同的偏心距下， 转速越高空化率

越高， 内压越大空化率越小。 动环偏心距在不同转速

下比不同内压下对空化率的影响更小， 如从图 １０ 中

可计算出空化率的变化最高发生在转速为 １２ ０００
ｒ ／ ｍｉｎ时， 上升了 １６􀆰 ９６％； 而从图 １１ 中可计算出空

化率的变化最高发生在内压为 ０􀆰 ４ ＭＰａ 时， 上升了

２３􀆰 ９８％。 由此可得出， 在实际工况中， 机械密封可

以通过调节转速和内径压力来实现对密封环空化率的

有效控制。 结合密封环端面压力还可以分析出： 随着

偏心距增加， 密封环端面螺旋槽槽根附近的压力下

降， 即压力下降至空化压力的面积有所增加， 空化现

象产生， 最终空化率上升。

图 １０　 不同转速下偏心距对空化率的影响 （ｐ ｉ ＝ ０􀆰 ８ ＭＰａ）
Ｆｉｇ􀆰 １０　 Ｅｆｆｅｃｔ ｏｆ ｅｃｃｅｎｔｒｉｃｉｔｉｅｓ ｏｎ ｃａｖｉｔａｔｉｏｎ ｒａｔｅ ｕｎｄｅｒ

ｄｉｆｆｅｒｅｎｔ ｒｏｔａｔｉｎｇ ｓｐｅｅｄｓ （ｐ ｉ ＝ ０􀆰 ８ ＭＰａ）

图 １１　 不同内压下偏心距对空化率的影响 （ω＝ １０ ０００ ｒ ／ ｍｉｎ）
Ｆｉｇ􀆰 １１　 Ｅｆｆｅｃｔ ｏｆ ｅｃｃｅｎｔｒｉｃｉｔｉｅｓ ｏｎ ｃａｖｉｔａｔｉｏｎ ｒａｔｅ ｕｎｄｅｒ

ｄｉｆｆｅｒｅｎｔ ｉｎｔｅｒｎａｌ ｐｒｅｓｓｕｒｅ （ω＝ １０ ０００ ｒ ／ ｍｉｎ）

２􀆰 ２　 偏心距对开启力、 泄漏量和摩擦扭矩的影响

图 １２ 和图 １３ 示出了偏心距在不同转速和不同

内压时对液膜开启力的影响。 可以得出， 在相同的

偏心距下， 液膜开启力随着转速的增加和内压的增

加而变大。 这是因为转速的增加有利于流体动压效

应的增强， 内径压力增加使密封环端面的压力不易

达到空化压力， 即能有效地抵抗密封环端面的空化

效应。 随着偏心距的增加， 液膜开启力呈现出下降

的趋势。 这是由于随着偏心距的增加， 槽区面积减

小， 流体动压效应减弱， 导致螺旋槽附近局部压力

降低， 进而影响液膜开启力。 当液膜开启力降至密

封环弹簧力时， 非接触式液膜密封就变成了接触式

机械密封， 密封环端面处于干摩擦状态， 不利于密

封的长久稳定运行。

图 １２　 不同转速下偏心距对液膜开启力的影响 （ｐ ｉ ＝ ０􀆰 ８ ＭＰａ）
Ｆｉｇ􀆰 １２　 Ｅｆｆｅｃｔ ｏｆ ｅｃｃｅｎｔｒｉｃｉｔｉｅｓ ｏｎ ｏｐｅｎｉｎｇ ｆｏｒｃｅ ｏｆ ｌｉｑｕｉｄ

ｆｉｌｍ ｕｎｄｅｒ ｄｉｆｆｅｒｅｎｔ ｒｏｔａｔｉｎｇ ｓｐｅｅｄ （ｐ ｉ ＝ ０􀆰 ８ ＭＰａ）

图 １３　 不同内压下偏心距对液膜开启力的影响 （ω＝１０ ０００ ｒ ／ ｍｉｎ）
Ｆｉｇ􀆰 １３　 Ｅｆｆｅｃｔ ｏｆ ｅｃｃｅｎｔｒｉｃｉｔｉｅｓ ｏｎ ｏｐｅｎｉｎｇ ｆｏｒｃｅ ｏｆ ｌｉｑｕｉｄ ｆｉｌｍ

ｕｎｄｅｒ ｄｉｆｆｅｒｅｎｔ ｉｎｔｅｒｎａｌ ｐｒｅｓｓｕｒｅ （ω＝ １０ ０００ ｒ ／ ｍｉｎ）

图 １４ 和图 １５ 表明， 在不同转速和不同内压下的

泄漏量规律都是一致的， 动环偏心距对泄漏量的影响

总的趋势为随偏心距增大泄漏量下降。 泄漏量的降低

并不意味着机械密封安全和可靠运行， 故需要对密封

性能有一个更完整的鉴定。 泄漏量其大小受到径向压

力梯度和计算内径的影响， 与径向压力梯度成正比，
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与计算内径成反比。 由前面的分析得出： 压力在随

着槽区面积减小的同时也在减小， 由式 （７） 可分析

出计算内径也随着偏心距的增加而变大， 故计算得出

泄漏量有下降趋势。 从图 １４ 和图 １５ 可以看出， 泄漏

量随偏心距的变化幅度并不大， 曲线最后趋向于平

缓。 在不同转速下， 偏心距对泄漏量的影响最高为

５􀆰 ２８％； 在不同内压下， 偏心距对泄漏量的最大影响

为 ７􀆰 ９４％。 此外， 在相同的偏心距下， 泄漏量随转

速的增加和内径压力的增加而增加。 转速增加会增加

密封环间的流体动压效应， 密封环端面压力升高； 内

径压力的升高也对密封环端面压力有正作用， 最终导

致了泄漏量的增加。

图 １４　 不同转速下偏心距对泄漏量的影响 （ｐ ｉ ＝ ０􀆰 ８ ＭＰａ）
Ｆｉｇ􀆰 １４　 Ｅｆｆｅｃｔ ｏｆ ｅｃｃｅｎｔｒｉｃｉｔｉｅｓ ｏｎ ｌｅａｋａｇｅ ｕｎｄｅｒ

ｄｉｆｆｅｒｅｎｔ ｒｏｔａｔｉｎｇ ｓｐｅｅｄｓ （ｐ ｉ ＝ ０􀆰 ８ ＭＰａ）

图 １５　 不同内压下偏心距对泄漏量的影响 （ω＝ １０ ０００ ｒ ／ ｍｉｎ）
Ｆｉｇ􀆰 １５　 Ｅｆｆｅｃｔ ｏｆ ｅｃｃｅｎｔｒｉｃｉｔｉｅｓ ｏｎ ｌｅａｋａｇｅ ｕｎｄｅｒ ｄｉｆｆｅｒｅｎｔ

ｉｎｔｅｒｎａｌ ｐｒｅｓｓｕｒｅ （ω＝ １０ ０００ ｒ ／ ｍｉｎ）

图 １６ 和图 １７ 所示为液膜密封在不同转速和不同

内压下摩擦扭矩随偏心距的变化规律， 可见摩擦扭矩

呈现出相似的下降规律。 这是由于动环偏心导致液膜

区域减少， 使得在计算时密封环间所积分的面积减

少， 最终体现出了摩擦扭矩的降低。 另一方面， 由于

动环的偏心会导致空化率的增加， 而空化率的增加会

造成摩擦扭矩在小范围的减少。 如图 １６ 所示， 转速

越高， 摩擦扭矩也越大。 这是因为摩擦扭矩是由旋转

方向的黏性剪切力产生的， 黏性剪切力与转速有正相

关的关系， 转速越高黏性剪切力越大， 积分后的摩擦

扭矩也就越大。 从图 １７ 可分析出： 在相同的偏心距

下， 内径压力越高摩擦扭矩越小， 但内压对摩擦扭矩

影响很小。

图 １６　 不同转速下偏心距对摩擦扭矩的影响 （ｐ ｉ ＝ ０􀆰 ８ ＭＰａ）
Ｆｉｇ􀆰 １６　 Ｅｆｆｅｃｔ ｏｆ ｅｃｃｅｎｔｒｉｃｉｔｉｅｓ ｏｎ ｆｒｉｃｔｉｏｎ ｔｏｒｑｕｅ ｕｎｄｅｒ

ｄｉｆｆｅｒｅｎｔ ｒｏｔａｔｉｏｎａｌ ｓｐｅｅｄｓ （ｐ ｉ ＝ ０􀆰 ８ ＭＰａ）

图 １７　 不同内压下偏心距对摩擦扭矩

的影响 （ω＝ １０ ０００ ｒ ／ ｍｉｎ）
Ｆｉｇ􀆰 １７　 Ｅｆｆｅｃｔ ｏｆ ｅｃｃｅｎｔｒｉｃｉｔｉｅｓ ｏｎ ｆｒｉｃｔｉｏｎ ｔｏｒｑｕｅ ｕｎｄｅｒ

ｄｉｆｆｅｒｅｎｔ ｉｎｔｅｒｎａｌ ｐｒｅｓｓｕｒｅ （ω＝ １０ ０００ ｒ ／ ｍｉｎ）

３　 结论

考虑转子涡动工况下的动环偏心， 利用 ＭａｔＬａｂ
编程对基于 ＪＦＯ 空化边界条件的广义雷诺方程进行

求解， 分析当动环轴心轨迹为圆形时的螺旋槽液膜密

封性能， 探究不同偏心距下对液膜密封性能的影响。
主要结果如下：

（１） 密封环表面压力表现出不对称的现象， 由于

动环偏心导致的槽区面积不均匀， 槽区面积减少的密
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封环部位压力较低， 槽区完整的密封环部位压力基本

保持不变， 结果导致液膜开启力的降低。
（２） 摩擦扭矩和空化率受偏心距影响较大， 随

偏心距增大， 摩擦扭矩下降， 空化率增大； 随偏心距

增大， 密封泄漏量出现降低的趋势， 但变化幅度不

大； 随着偏心距的增加， 液膜开启力呈现出下降的

趋势。
（３） 动环偏心是一种非正常运转的情形， 在实际

应用中， 应当使转子快速渡过临界转速， 避免转子涡

动带来动环偏心。 文中针对该极端工况做出研究， 可

为液膜密封的失效机制和完善密封机制提供可靠

依据。
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摘要： 利用 ＡＢＡＱＵＳ 软件开展卸荷角对斯特封密封性能影响的有限元仿真分析。 基于单轴拉伸压缩试验获取橡

胶和塑料材料应力－应变曲线定义材料属性， 通过建立初步接触、 过盈装配、 流体压力直接加载 ３ 个分析步模拟斯特

封真实工作状况， 分别得出不同流体压力载荷下有、 无卸荷角斯特封的应力应变云图、 密封面接触压力分布图等， 并

计算出抱轴力、 摩擦力等密封性能参数， 研究卸荷角的影响规律。 结果表明： 卸荷角的存在会明显改善斯特封塑料环

的变形状态， 使其腰部不会发生向内凹陷的现象， 而是一种向卸荷角方向的倾斜； 卸荷角的存在还会使斯特封所受摩

擦力变小， 对改善密封性能、 减少机械损耗， 延长使用寿命起到了积极作用。
关键词： 斯特封； 卸荷角； 密封性能； 往复密封； 摩擦力
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ｌｏａｄｉｎｇ ａｎｇｌｅ ｏｎ ｔｈｅ ｓｅａｌｉｎｇ ｐｅｒｆｏｒｍａｎｃｅ．Ｂａｓｅｄ ｏｎ ｕｎｉａｘｉａｌ ｔｅｎｓｉｏｎ ｃｏｍｐｒｅｓｓｉｏｎ ｔｅｓｔ ｆｏｒ ｒｕｂｂｅｒ ａｎｄ ｐｌａｓｔｉｃ ｍａｔｅｒｉａｌ ｓｔｒｅｓｓ－
ｓｔｒａｉｎ ｃｕｒｖｅ ｔｏ ｄｅｆｉｎｅ ｍａｔｅｒｉａｌ ｐｒｏｐｅｒｔｉｅｓ，ｂｙ ｅｓｔａｂｌｉｓｈｉｎｇ ｔｈｒｅｅ ａｎａｌｙｓｉｓ ｓｔｅｐｓ ｏｆ ｉｎｉｔｉａｌ ｃｏｎｔａｃｔ，ｉｎｔｅｒｆｅｒｅｎｃｅ ａｓｓｅｍｂｌｙ ａｎｄ
ｄｉｒｅｃｔ ｆｌｕｉｄ ｐｒｅｓｓｕｒｅ ｌｏａｄｉｎｇ ｔｏ ｓｉｍｕｌａｔｅ ｔｈｅ ｒｅａｌ ｗｏｒｋｉｎｇ ｃｏｎｄｉｔｉｏｎｓ ｏｆ ｔｈｅ ｓｔｅｐ ｓｅａｌ，ｔｈｅ ｓｔｒｅｓｓ－ｓｔｒａｉｎ ｎｅｐｈｏｇｒａｍ ａｎｄ ｔｈｅ
ｃｏｎｔａｃｔ ｐｒｅｓｓｕｒｅ ｄｉｓｔｒｉｂｕｔｉｏｎ ｄｉａｇｒａｍ ｏｆ ｔｈｅ ｓｅａｌｉｎｇ ｓｕｒｆａｃｅ ｗｉｔｈ ａｎｄ ｗｉｔｈｏｕｔ ｕｎｌｏａｄｉｎｇ ａｎｇｌｅ ｕｎｄｅｒ ｄｉｆｆｅｒｅｎｔ ｆｌｕｉｄ ｐｒｅｓｓｕｒｅ
ｌｏａｄｓ ｗｅｒｅ ｏｂｔａｉｎｅｄ．Ｔｈｅ ａｘｉａｌ ｆｏｒｃｅ，ｆｒｉｃｔｉｏｎ ｗｅｒｅ ｃａｌｃｕｌａｔｅｄ ｔｏ ｓｔｕｄｙ ｔｈｅ ｅｆｆｅｃｔ ｏｆ ｕｎｌｏａｄｉｎｇ ａｎｇｌｅ．Ｔｈｅ ｒｅｓｕｌｔｓ ｓｈｏｗ ｔｈａｔ ｔｈｅ
ｅｘｉｓｔｅｎｃｅ ｏｆ ｔｈｅ ｕｎｌｏａｄｉｎｇ ａｎｇｌｅ ｃａｎ ｏｂｖｉｏｕｓｌｙ ｉｍｐｒｏｖｅ ｔｈｅ ｄｅｆｏｒｍａｔｉｏｎ ｓｔａｔｅ ｏｆ ｔｈｅ ｓｔｅｐ ｓｅａｌ ｐｌａｓｔｉｃ ｒｉｎｇ，ｓｏ ｔｈａｔ ｔｈｅ ｗａｉｓｔ
ｏｆ ｔｈｅ ｐｌａｓｔｉｃ ｒｉｎｇ ｗｉｌｌ ｎｏｔ ｓａｇ ｉｎｗａｒｄ，ｂｕｔ ａｎ ｔｉｌｔ ｔｏｗａｒｄｓ ｔｈｅ ｄｉｒｅｃｔｉｏｎ ｏｆ ｔｈｅ ｕｎｌｏａｄｉｎｇ ａｎｇｌｅ．Ｔｈｅ ｅｘｉｓｔｅｎｃｅ ｏｆ ｔｈｅ ｕｎｌｏａ⁃
ｄｉｎｇ ａｎｇｌｅ ｗｉｌｌ ｍａｋｅ ｔｈｅ ｆｒｉｃｔｉｏｎ ｏｆ ｔｈｅ ｓｔｅｐ ｓｅａｌ ｂｅｃｏｍｅ ｓｍａｌｌｅｒ，ｗｈｉｃｈ ｐｌａｙｓ ａ ｐｏｓｉｔｉｖｅ ｒｏｌｅ ｉｎ ｉｍｐｒｏｖｉｎｇ ｔｈｅ ｓｅａｌｉｎｇ ｐｅｒ⁃
ｆｏｒｍａｎｃｅ，ｒｅｄｕｃｉｎｇ ｔｈｅ ｍｅｃｈａｎｉｃａｌ ｌｏｓｓ ａｎｄ ｐｒｏｌｏｎｇｉｎｇ ｔｈｅ ｓｅｒｖｉｃｅ ｌｉｆｅ．

Ｋｅｙｗｏｒｄｓ：ｓｔｅｐ ｓｅａｌ；ｕｎｌｏａｄｉｎｇ ａｎｇｌｅ；ｓｅａｌｉｎｇ ｐｒｏｐｅｒｔｙ；ｒｅｃｉｐｒｏｃａｔｉｎｇ ｓｅａｌ；ｆｒｉｃｔｉｏｎ

　 往复密封是保证液压、 气动等系统功能实现的

关键核心零部件， 其看似简单， 实则是涉及材料、
机械、 力学及摩擦学等多个学科综合性很强的基础

技术。 为了满足不同系统对密封的需求， 往复密封

的结构及组合形式多种多样。 其中， 较为经典也是

在液压系统中最为常用的一种密封结构， 是 ２０ 世

纪 ５０ 年代初， 由宝色霞板［１］ 公司 （后更名为特瑞

堡公司） 研究开发的用于宇航系统的斯特封结

构［ ２ － ３ ］ ， 并于 １９７２ 年获得专利进入市场； 之后，
特瑞堡公司通过进一步开发新的结构及材料， 不断

改进斯特封结构， 使斯特封具有摩擦力低、 无爬



行、 启动力小、 耐高压、 沟槽结构简单等优点， 对

改善密封性能、 减少机械损耗、 延长使用寿命起到

了积极作用。 斯特封一般由一个橡胶 Ｏ 形圈［ ４－５ ］ 及

聚四氟乙烯环 （ ＰＴＦＥ） 组合而成， 如图 １ 所示。 Ｏ
形圈为施力元件， 提供足够的密封力， 并对聚四氟

乙烯环［ ６ ］ 起补偿作用， 适用于液压缸活塞杆用密

封。 这种活塞杆密封件被广泛应用于各行各业的液

压系统中， 斯特封也成为业界高性能活塞杆密封的

代名词。 斯特封在进一步改进的过程中， 一个重要

的结构优化就是增加了卸荷角， 如图 １ 放大图所

示， 增大了压力释放空间， 降低了密封圈受压下的

摩擦阻力。 由于斯特封应用的广泛性以及重要性，
对斯特封的密封性能进行研究至关重要。

姚碎全［ ７ ］定性地论述了液压缸用斯特封的结构

形式、 密封原理和密封特性。 李永康等［ ８］ 通过建立

斯特封摩擦与密封数值计算模型， 研究了运动速度、
密封压力对油膜厚度和泄漏量的影响。 王玺等人［ ９ ］

研究了预压缩率、 侧向油压和作动器运动方向对橡胶

Ｏ 形圈密封性能的影响， 分析了运动方向对斯特封密

封性能的影响。 ＷＡＮＧ 等［ １０ ］ 基于幂律流体模型， 模

拟了非牛顿流体对斯特封密封性能的影响。 张妙恬

等［ １１］通过搭建的往复密封实验台架， 对斯特封摩擦

磨损界面进行了实验研究。 杜晓琼等［ １２］ 基于 ＩＳＩＧＨＴ
优化软件， 对斯特封结构进行了优化设计。 桂鹏等

人［ １３］研究了工作温度、 往复速度以及沟槽尺寸对油

气弹簧主活塞斯特封泄漏量的影响。 目前虽然对斯特

封有了一定的研究， 但尚未有人研究卸荷角对斯特封

性能的影响。

图 １　 斯特封示意

Ｆｉｇ􀆰 １　 Ｓｔｅｐ ｓｅａｌ ｓｃｈｅｍａｔｉｃ

　 　 本文作者通过建立有无卸荷角斯特封的有限元模

型， 对比不同压力下 ２ 种结构的转动位移、 最大主应

力、 接触应力等因素， 进一步计算抱轴力、 接触宽度

等， 从而分析卸荷角对斯特封密封性能的影响。
１　 密封结构有限元建模

１􀆰 １　 斯特封有限元模型

根据斯特封结构尺寸、 材料参数等数据建立斯特

封密封结构有限元模型， 如图 ２ 所示。 该有限元模型

由 ３ 部分构成， 左侧为往复运动活塞杆， 右侧为密封

沟槽， 中间为斯特封 （橡胶 Ｏ 形圈和阶梯形 ＰＴＦＥ
环）。 装配完成后， 橡胶 Ｏ 形圈会压缩变形， 它的回

弹特性［１４ ］会填充轴和 ＰＴＦＥ 阶梯形环、 ＰＴＦＥ 阶梯形

环和橡胶 Ｏ 形圈、 橡胶 Ｏ 形圈和沟槽之间的间隙，
防止工作时腔体液压油的泄漏。

图 ２　 ２ 种斯特封几何模型

Ｆｉｇ􀆰 ２　 Ｔｈｅ ｇｅｏｍｅｔｒｉｃ ｍｏｄｅｌ ｏｆ ｔｗｏ ｋｉｎｄｓ ｏｆ ｓｔｅｐ ｓｅａｌｓ： （ａ）
ｗｉｔｈｏｕｔ ｕｎｌｏａｄｉｎｇ ａｎｇｌｅ； （ｂ） ｗｉｔｈ ｕｎｌｏａｄｉｎｇ ａｎｇｌｅ

有无卸荷角斯特封结构尺寸基本一样， 只是卸荷

角处略有区别， 结构尺寸如表 １ 及图 ３ 所示。

表 １　 仿真模型几何结构参数

Ｔａｂｌｅ １　 Ｇｅｏｍｅｔｒｉｃ ｓｔｒｕｃｔｕｒｅ ｐａｒａｍｅｔｅｒｓ ｏｆ
ｔｈｅ ｓｉｍｕｌａｔｉｏｎ ｍｏｄｅｌ

参 数 Ｏ 形圈 沟槽 ＰＴＦＥ 阶梯环

内径 ｄｉ ／ ｍｍ ５４．５ ５０ ５０

外径 ｄｏ ／ ｍｍ ６５．１ ５３．３５

宽度 Ｂ ／ ｍｍ ６．３

深度 ｈ ／ ｍｍ ７．５５

顶端倒角 θ１ ／ （°） ０．２

底端倒角 θ２ ／ （°） ０．９

截面直径 ｄ ／ ｍｍ ５．３
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图 ３　 有卸荷角斯特封几何结构参数

Ｆｉｇ􀆰 ３　 Ｇｅｏｍｅｔｒｉｃａｌ ｓｔｒｕｃｔｕｒａｌ ｐａｒａｍｅｔｅｒｓ

ｏｆ ｓｔｅｐ ｓｅａｌ ｗｉｔｈ ｕｎｌｏａｄｉｎｇ ａｎｇｌｅ

文中所研究斯特封由广州机械科学研究院提供，
其相关参数如表 ２ 所示。

表 ２　 材料参数

Ｔａｂｌｅ ２　 Ｍａｔｅｒｉａｌ ｐａｒａｍｅｔｅｒｓ

名称 橡胶 ＰＴＦＥ 阶梯形环弹性段

弹性模量 Ｅ ／ ＭＰａ ／ １ ４００

泊松比 ν ０．４９９ ０．４６

图 ４ 所示为橡胶和去掉弹性段后 ＰＴＦＥ 阶梯形环

的应力应变曲线。

图 ４　 橡胶和 ＰＴＦＥ 阶梯形环应力应变曲线

Ｆｉｇ􀆰 ４　 Ｓｔｒｅｓｓ ａｎｄ ｓｔｒａｉｎ ｃｕｒｖｅｓ ｏｆ ｒｕｂｂｅｒ ａｎｄ ＰＴＦＥ ｒｉｎｇ

１􀆰 ２　 网格单元选择及划分

对于橡胶 Ｏ 形圈和 ＰＴＦＥ 阶梯形环， 均采用自由

网格划分技术进行网格划分， 单元类型选择为 ４ 节点

双线性轴对称四边形 ＣＡＸ４ＲＨ。 由于卸荷角的存在，
会造成仿真结果的不易收敛， 要在卸荷角位置分别对

ＰＴＦＥ 阶梯形环和 Ｏ 形圈进行分区， 进行局部细化处

理。 与此同时， 还要根据各个接触区域的变形特点，
对轴和 ＰＴＦＥ 阶梯形环接触部分以及 ＰＴＦＥ 阶梯形环

和 Ｏ 形圈接触部分等关键区域进行网格加密处理，
如图 ５ 所示。

图 ５　 ２ 种斯特封网格划分

Ｆｉｇ􀆰 ５　 Ｍｅｓｈｉｎｇ ｏｆ ｔｗｏ ｋｉｎｄｓ ｏｆ ｓｔｅｐ ｓｅａｌｓ： （ａ） ｗｉｔｈｏｕｔ
ｕｎｌｏａｄｉｎｇ ａｎｇｌｅ； （ｂ） ｗｉｔｈ ｕｎｌｏａｄｉｎｇ ａｎｇｌｅ

１􀆰 ３　 接触设置

橡胶 Ｏ 形圈和 ＰＴＦＥ 阶梯形环的弹性模量远远小

于活塞杆和沟槽二者的弹性模量， 故将活塞杆和 ＰＴ⁃
ＦＥ 阶梯形环的接触面以及 ＰＴＦＥ 阶梯形环、 橡胶 Ｏ
形圈与沟槽的接触面设置为刚体属性。 在不同的分析

步中， 随着边界条件的变化， 计算获得各刚体接触面

力和位移的变化。 根据不同的分析步， 对可能发生的

接触面定义接触对， 尤其要注意一些小的接触面， 以

免发生穿透现象。
构建的二维模型接触问题是一种高度非线性行

为： 一方面， 接触表面、 接触区域可能随时在改变；
另一方面， 接触表面存在的变形、 滑移和摩擦等也表

现出非线性性质， 因此需要根据接触对的材料属性选

择合理的面接触类型， 且在此处均选择面对面接触的

离散方式。
１􀆰 ４　 施加载荷和约束

对该模型施加如图 ６ 所示的约束， 斯特封实际使

用过程中沟槽固定不动， 活塞杆只有往复运动， 可以

忽略活塞杆和缸体的径向位移以及转动， 对活塞杆施

加 ＵＸ ＝ ０ 的位移约束， 同时对活塞杆施加 ＵＹ ＝ ０ 的位

移约束以及 ＵＸＹ ＝ ０ 的约束。 为模拟装配， 需对沟槽

施加 ＵＸ ＝ －２􀆰 １ 的位移约束， 由于沟槽不能沿 Ｙ 方向
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移动且不能绕 Ｚ 轴旋转， 所以还需对沟槽施加 ＵＹ ＝ ０
的位移约束以及 ＵＸＹ ＝ ０ 的约束。 在第三个分析步中，
对 ＰＴＦＥ 阶梯形环和橡胶 Ｏ 形圈施加 ３５ ＭＰａ 的压力

载荷。 由于活塞杆以及沟槽均设置为刚体， 可以通过

控制节点 １、 ２ 以进行约束条件的施加。

图 ６　 斯特封约束施加

Ｆｉｇ􀆰 ６　 Ｃｏｎｓｔｒａｉｎｔ ｏｆ ｓｔｅｐ ｓｅａｌ

参照图 ７， 实际工况中的油侧对应仿真模型下

侧， 空气侧对应仿真模型上侧， 油侧压力会作用在密

封圈暴露在油液中的所有区域。 因此接触区边界也就

是油液压力加载的边界， 为了模拟实际的油液压力作

用， 需要对密封圈表面进行分区， 只对下侧接触边界

以外的区域加压。 此外需注意， 加压会使得密封圈产

生变形， 从而影响接触区边界， 需要在接触区边界改

变之后重新选定加压区域， 不断重复上述操作直到边

界确定， 更真实地模拟实际工况。

图 ７　 斯特封载荷施加

Ｆｉｇ􀆰 ７　 Ｔｈｅ ｌｏａｄ ｏｆ ｓｔｅｐ ｓｅａｌ

１􀆰 ５　 斯特封过盈装配仿真

斯特封过盈装配仿真过程分为两步， 第一步是实

现 Ｏ 形圈与 ＰＴＦＥ 阶梯形环的过盈装配， 在这一步

中， 先不设置 Ｏ 形圈与 ＰＴＦＥ 阶梯形环、 ＰＴＦＥ 阶梯

形环与活塞杆的接触， 仅设置活塞杆与 Ｏ 形圈的接

触， 并将两者按初始过盈尺寸建模， 进而先将活塞杆

刚体部件向右移动 ３􀆰 ４ ｍｍ， 此时活塞杆刚体部件将

Ｏ 形圈完全撑开， Ｏ 形圈与 ＰＴＦＥ 阶梯形环没有干

涉， 再设置 Ｏ 形圈与 ＰＴＦＥ 阶梯形环的接触， 将活塞

杆左移至初始位置， 此时 Ｏ 形圈就装配在 ＰＴＦＥ 阶梯

形环之上， 完成了第一步装配过程； 第二步是实现活

塞杆、 沟槽与组合密封圈的装配过程， 首先建立 Ｏ
形圈与沟槽之间、 ＰＴＦＥ 阶梯形环与沟槽之间以及

ＰＴＦＥ 阶梯形环与活塞杆之间的接触， 进而将沟槽向

左移动 １􀆰 ５ ｍｍ， 压缩组合密封件， 模拟斯特封与沟

槽之间的过盈装配过程。
图 ８ 所示为 ２ 种斯特封过盈安装后的 Ｍｉｓｅｓ 应力

云图。 可以看出， 斯特封与活塞杆接触部分存在应力

集中现象， 而导致其他部分的应力集中不明显。 ２ 种

结构的斯特封在未加压的情况下 Ｍｉｓｅｓ 应力相差并不

大， 主要原因是未加压状态下， Ｏ 形圈变形不是很严

重， 还没有被挤入卸荷角处， 因此卸荷角并未对结果

产生影响。

图 ８　 ２ 种斯特封模拟装配 Ｍｉｓｅｓ 应力仿真结果

Ｆｉｇ􀆰 ８　 Ｓｉｍｕｌａｔｅｄ ａｓｓｅｍｂｌｙ ｒｅｓｕｌｔｓ ｏｆ Ｍｉｓｅｓ ｓｔｒｅｓｓ ｏｆ ｔｗｏ ｋｉｎｄｓ
ｏｆ ｓｔｅｐ ｓｅａｌｓ： （ａ） ｗｉｔｈｏｕｔ ｕｎｌｏａｄｉｎｇ ａｎｇｌｅ； （ｂ） ｗｉｔｈ
ｕｎｌｏａｄｉｎｇ ａｎｇｌｅ

１􀆰 ６　 斯特封卸荷角仿真难点分析

由于斯特封卸荷角的存在， 在高压条件下会导致

仿真结果不易收敛。 原因是在较高压力下， 橡胶 Ｏ
形圈会被挤入卸荷角， 极易导致橡胶 Ｏ 形圈变形过
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大， 从而导致在高压下卸荷角处容易出现压力穿透的

现象， 从而使得仿真过程不收敛。 为了解决这一难

题， 文中采用的方法是在 ＰＴＦＥ 阶梯形环卸荷角处采

用比较圆滑的过渡， 在不影响仿真结果的前提下曲率

半径尽可能大， 再通过卸荷角处网格的细化， 使 ＰＴ⁃
ＦＥ 阶梯形环卸荷角处的网格能够较好地匹配 Ｏ 形圈

网格， 从而达到结果的收敛。 但 ＰＴＦＥ 阶梯形环卸荷

角处网格划分也不宜太细， 否则也会导致仿真不易

收敛［ １５ ］。
２　 密封结果分析

２􀆰 １　 不同压力下 ２ 种结构斯特封 Ｏ 形圈应力应变分布

分别加载 ５、 １５、 ２５、 ３５ ＭＰａ 流体压力， 并进行仿

真， 通过后处理得出 ２种结构斯特封的应力应变云图。
图 ９ 所示为 ３５ ＭＰａ 压力下 ２ 种结构斯特封橡胶

Ｏ 形圈局部最大正应力、 最大正应变分布。

图 ９　 ３５ ＭＰａ 压力下无卸荷角结构 （ａ） 及有卸荷角结构 （ｂ） 斯特封 Ｏ 形圈的最大主应力 （左图）、 最大主应变 （右图） 云图

Ｆｉｇ􀆰 ９　 Ｃｌｏｕｄ ｄｉａｇｒａｍ ｏｆ ｔｈｅ ｍａｘｉｍｕｍ ｐｒｉｎｃｉｐａｌ ｓｔｒｅｓｓ （ｌｅｆｔ） ａｎｄ ｍａｘｉｍｕｍ ｐｒｉｎｃｉｐａｌ ｓｔｒａｉｎ （ｒｉｇｈｔ） ｏｆ ｓｔｅｐ ｓｅａｌ Ｏ－ｒｉｎｇ
ｗｉｔｈｏｕｔ ｕｎｌｏａｄｉｎｇ ａｎｇｌｅ （ａ） ａｎｄ ｗｉｔｈ ｕｎｌｏａｄｉｎｇ ａｎｇｌｅ （ｂ） ｕｎｄｅｒ ３５ ＭＰａ ｐｒｅｓｓｕｒｅ

　 　 在 ３５ ＭＰａ 压力下， ２ 种结构斯特封 Ｏ 形圈最大

正应力、 最大正应变均发生在 Ｏ 形圈的左上角， 即

刚体、 ＰＴＦＥ 阶梯形环、 Ｏ 形圈三者接触的部分， 但

有卸荷角斯特封 Ｏ 形圈的值会相对略小， 有助于增

加密封圈的使用寿命。 主要原因是斯特封 ＰＴＦＥ 阶梯

形环存在卸荷角， 有一定的卸荷作用， 使应变减小、
应力变小。 最大值出现在三者接触的部分主要是因为

与该部分相接触的 ＰＴＦＥ 阶梯形环存在一定的倒角和

卸荷角， 导致该部位和沟槽以及 ＰＴＦＥ 阶梯形环出现

严重的挤压。
图 １０ 给出了 ３５ ＭＰａ 压力下 ２ 种斯特封结构的 Ｏ

形圈与 ＰＴＦＥ 阶梯形环接触面接触应力分布。 可以看

出， 接触应力分布曲线基本一致， 斯特封卸荷角的存

在并不会使接触应力降低， 卸荷角并不会使斯特封的

密封性能减弱。

图 １０　 ３５ ＭＰａ 压力下 ２ 种斯特封结构的 Ｏ 形圈与

ＰＴＦＥ 阶梯形环接触面接触应力分布

Ｆｉｇ􀆰 １０　 Ｃｏｎｔａｃｔ ｓｔｒｅｓｓ ｄｉｓｔｒｉｂｕｔｉｏｎ ｏｆ Ｏ－ｒｉｎｇ ａｎｄ ＰＴＦＥ ｓｔｅｐｐｅｄ
ｒｉｎｇ ｃｏｎｔａｃｔ ｓｕｒｆａｃｅｓ ｏｆ ｔｗｏ ｋｉｎｄｓ ｏｆ ｓｔｅｐ ｓｅａｌ
ｓｔｒｕｃｔｕｒｅｓ ｕｎｄｅｒ ３５ ＭＰａ ｐｒｅｓｓｕｒｅ
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２􀆰 ２　 不同压力下 ２ 种结构斯特封 ＰＴＦＥ 阶梯形环应

力应变分布

图 １１ 所示为 ３５ ＭＰａ 压力下 ２ 种结构斯特封

ＰＴＦＥ阶梯形环局部最大正应力、 最大正应变分布。
在 ３５ ＭＰａ 压力下， 最大正应力均发生在 ＰＴＦＥ

阶梯形环的左上角部位； 最大正应变发生在 ＰＴＦＥ 阶

梯形环与轴相接触的一侧， 且靠近油压的入口区。 ２
种结构斯特封均会发生变形， 无卸荷角斯特封 ＰＴＦＥ

阶梯形环的腰部会发生向内凹陷的现象， 而有卸荷角

斯特封 ＰＴＦＥ 阶梯形环则不会凹陷， 而是一个斜向的

倾斜， 原因是斯特封卸荷角的存在， 油液压力会迫使

Ｏ 形圈进入卸荷角区域， 对 ＰＴＦＥ 阶梯形环底部靠近

空气侧造成较大挤压， 导致 ＰＴＦＥ 阶梯形环发生倾

斜， 不会对阶梯环腰部造成挤压， 这对延长斯特封的

寿命有一定作用。

图 １１　 ３５ ＭＰａ 压力下无卸荷角结构 （ａ） 及有卸荷角结构 （ｂ） ＰＴＦＥ 阶梯形环最大主应力 （左图）、 最大主应变 （右图） 云图

Ｆｉｇ􀆰 １１　 Ｃｌｏｕｄ ｄｉａｇｒａｍ ｏｆ ｔｈｅ ｍａｘｉｍｕｍ ｐｒｉｎｃｉｐａｌ ｓｔｒｅｓｓ （ｌｅｆｔ） ａｎｄ ｍａｘｉｍｕｍ ｐｒｉｎｃｉｐａｌ ｓｔｒａｉｎ （ｒｉｇｈｔ） ｏｆ ｔｈｅ ＰＴＦＥ
ｓｔｅｐｐｅｄ ｒｉｎｇ ｗｉｔｈｏｕｔ ｕｎｌｏａｄｉｎｇ ａｎｇｌｅ （ａ） ａｎｄ ｗｉｔｈ ｕｎｌｏａｄｉｎｇ ａｎｇｌｅ （ｂ） ｕｎｄｅｒ ３５ ＭＰａ ｐｒｅｓｓｕｒｅ

２􀆰 ３　 斯特封在不同压力下的接触特征分析

图 １２ 所示为无卸荷角斯特封在 ５、 １５、 ２５、 ３５
ＭＰａ 压力下 ＰＴＦＥ 阶梯形环和金属轴的接触应力分

布。 可知， 随着油液压力的增大， 最大接触应力也逐

渐增大， 而接触应力的整体趋势先上升后下降， 且达

到峰值后由流体压力侧向空气侧逐渐降低。
图 １３ 所示为斯特封在 １５、 ３５ ＭＰａ 压力下的

Ｍｉｓｅｓ应力、 最大主应力云图。 可见， 斯特封的最大

Ｍｉｓｅｓ 应力均发生在 ＰＴＦＥ 阶梯形环部位， 并且随着

油液压力的增大， 最大 Ｍｉｓｅｓ 由油液入口区逐渐向出

口区转移， 最终定格在 ＰＴＦＥ 阶梯形环、 Ｏ 形圈和刚

体沟槽三者相接触的部分。 出现这个现象的主要原因

是： 随着液体压力增大， Ｏ 形圈变形不断严重， 对

ＰＴＦＥ 阶梯形环靠近空气侧部分造成的挤压现象严重，

使得 ＰＴＦＥ 阶梯形环空气侧与活塞杆圈接触力变大，
导致最大 Ｍｉｓｅｓ 应力逐渐向空气侧转移。 随着压力到

达一定的程度， 由于 ＰＴＦＥ 阶梯形环靠近空气侧部分

有卸荷角， 导致 Ｏ 形圈变形进入倒角或卸荷角区域，
造成应力集中现象， 所以最大 Ｍｉｓｅｓ 应力在 ＰＴＦＥ 阶

梯形环、 Ｏ 形圈和刚体沟槽三者相接触的部分。 最大

主应力一直存在于 ＰＴＦＥ 阶梯形环和活塞杆接触区域

且靠近空气侧部分。 最大主应力一直存在于 ＰＴＦＥ 阶

梯形环和活塞杆接触区域且靠近空气侧部分， 且斯特

封会发生变形， 有卸荷角斯特封 ＰＴＦＥ 阶梯形环则不

会凹陷， 而是一个斜向的倾斜， 原因是斯特封卸荷角

的存在能够让压力向卸荷角方向移动， 不会对塑料环

腰部造成挤压， 对延长斯特封的寿命有一定作用。
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图 １２　 不同压力下无卸荷角斯特封 ＰＴＦＥ
阶梯形环和金属轴的接触应力分布

Ｆｉｇ􀆰 １２　 Ｃｏｎｔａｃｔ ｓｔｒｅｓｓ ｄｉｓｔｒｉｂｕｔｉｏｎ ｏｆ ＰＴＦＥ ｓｔｅｐｐｅｄ ｒｉｎｇ ａｎｄ
ｍｅｔａｌ ｓｈａｆｔ ｏｆ ｔｈｅ ｓｔｅｐ ｓｅａｌ ｗｉｔｈｏｕｔ ｕｎｌｏａｄｉｎｇ ａｎｇｌｅ
ｕｎｄｅｒ ｄｉｆｆｅｒｅｎｔ ｐｒｅｓｓｕｒｅｓ

图 １３　 不同压力下斯特封 Ｍｉｓｅｓ 应力 （左图）、
最大主应力 （右图） 云图

Ｆｉｇ􀆰 １３　 Ｎｅｐｈｏｇｒａｍ ｏｆ ｓｔｅｐ ｓｅａｌ Ｍｉｓｅｓ ｓｔｒｅｓｓ （ｌｅｆｔ） ａｎｄ ｍａｘｉｍｕｍ
ｐｒｉｎｃｉｐａｌ ｓｔｒｅｓｓ （ｒｉｇｈｔ） ｕｎｄｅｒ ｄｉｆｆｅｒｅｎｔ ｐｒｅｓｓｕｒｅｓ： （ａ）
ｕｎｄｅｒ １５ ＭＰａ ｐｒｅｓｓｕｒｅ； （ｂ） ｕｎｄｅｒ ３５ ＭＰａ ｐｒｅｓｓｕｒｅ

图 １４ 所示为 ３５ ＭＰａ 压力下 ２ 种结构的斯特封转

动位移。

图 １４　 ３５ ＭＰａ 压力下 ２ 种斯特封转动位移

Ｆｉｇ􀆰 １４　 Ｒｏｔａｔｉｏｎ ｄｉｓｐｌａｃｅｍｅｎｔ ｏｆ ｔｗｏ ｋｉｎｄｓ ｏｆ ｓｔｅｐ ｓｅａｌｓ
ｕｎｄｅｒ ３５ ＭＰａ ｐｒｅｓｓｕｒｅ： （ａ） ｗｉｔｈｏｕｔ ｕｎｌｏａｄｉｎｇ
ａｎｇｌｅ； （ｂ） ｗｉｔｈ ｕｎｌｏａｄｉｎｇ ａｎｇｌｅ

图 １５所示为有卸荷角斯特封在 ５、 １５、 ２５、 ３５ ＭＰａ
压力下 ＰＴＦＥ 阶梯形环和金属轴的接触应力分布。

图 １５　 不同压力下有卸荷角斯特封 ＰＴＦＥ 阶

梯环和金属轴的接触应力分布

Ｆｉｇ􀆰 １５　 Ｃｏｎｔａｃｔ ｓｔｒｅｓｓ ｄｉｓｔｒｉｂｕｔｉｏｎ ｏｆ ＰＴＦＥ ｓｔｅｐ ｒｉｎｇ ａｎｄ
ｍｅｔａｌ ｓｈａｆｔ ｗｉｔｈ ｕｎｌｏａｄｉｎｇ ａｎｇｌｅ ｓｔｅｐ ｓｅａｌ ｕｎｄｅｒ
ｄｉｆｆｅｒｅｎｔ ｐｒｅｓｓｕｒｅｓ

比较图 １２、 １５ 可知， ２ 种结构的斯特封接触应

力分布曲线类似， 均是随着油液压力的增大， 最大接

触应力也逐渐增大， 且接触应力的整体趋势先上升后

下降， 且达到峰值后由流体压力侧向空气侧逐渐降

低。 但相比于无卸荷角斯特封， 同一压力下， 有卸荷

角斯特封流体压力区不会出现接触压力骤增的现象，
而是随着位置的变化而缓慢增加。

图 １６ 所示为 ２ 种斯特封在 ５、 １５、 ２５、 ３５ ＭＰａ 压

力下 ＰＴＦＥ 阶梯形环和金属轴的接触应力分布对比。
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图 １６　 不同压力下 ２ 种结构斯特封 ＰＴＦＥ 阶梯形环和金属轴的接触应力分布

Ｆｉｇ􀆰 １６　 Ｃｏｎｔａｃｔ ｓｔｒｅｓｓ ｄｉｓｔｒｉｂｕｔｉｏｎ ｏｆ ｔｗｏ ｔｙｐｅｓ ｏｆ ｓｔｅｐ ｓｅａｌ ＰＴＦＥ ｓｔｅｐｐｅｄ ｒｉｎｇ ａｎｄ ｍｅｔａｌ ｓｈａｆｔ ｕｎｄｅｒ
ｄｉｆｆｅｒｅｎｔ ｐｒｅｓｓｕｒｅｓ： （ａ） ５ ＭＰａ； （ｂ） １５ ＭＰａ； （ｃ） ２５ ＭＰａ； （ａ） ３５ ＭＰａ

　 　 ２ 种斯特封 ＰＴＦＥ 阶梯形环和金属轴的接触应力

走势基本一致， 但低压力时有卸荷角的接触应力略小

于无卸荷角斯特封的接触应力， 主要是因为 Ｏ 形圈

低压力时尚未全部挤入卸荷角， Ｏ 形圈对 ＰＴＦＥ 阶梯

形环的挤压会导致 ＰＴＦＥ 阶梯形环向卸荷角方向变

形， 导致接触力变小。 在较高压力时， 靠近液压油侧

有卸荷角斯特封接触应力较无卸荷角斯特封小； 靠近

空气侧有卸荷角斯特封接触应力较无卸荷角斯特封

大。 原因是由于卸荷角的存在， Ｏ 形圈变形被压入卸

荷角， 导致 ＰＴＦＥ 阶梯形环发生向卸荷角方向的倾

斜， 造成 ＰＴＦＥ 阶梯形环空气侧与金属轴接触应力变

大， ＰＴＦＥ 阶梯形环靠油侧与金属轴接触应力变小的

现象； 在较高压力下， 有卸荷角的斯特封整个接触宽

度也会向空气侧发生移动。
图 １７ 所示是不同结构斯特封不同压力下径向力

及密封面接触宽度对比。 可知， ２ 种斯特封在径向力

的发展趋势上基本上是一致的， 均是随着油液压力的

增大， 径向力、 密封面的接触宽度变大。 但相对于无

卸荷角的斯特封， 有卸荷角斯特封的接触宽度有所降

低， 所受摩擦力变小， 明显降低了密封圈受压下的摩

擦阻力， 对改善密封性能、 减少机械损耗， 延长使用

寿命起到了积极作用。

图 １７　 ２ 种结构斯特封径向力及接触宽度对比

Ｆｉｇ􀆰 １７　 Ｃｏｍｐａｒｉｓｏｎ ｏｆ ｒａｄｉａｌ ｆｏｒｃｅ ａｎｄ ｃｏｎｔａｃｔ
ｗｉｄｔｈ ｂｅｔｗｅｅｎ ｔｈｅ ｔｗｏ ｓｔｒｕｃｔｕｒｅｓ

３　 结论

利用 ＡＢＡＱＵＳ 软件对 ＰＴＦＥ 阶梯形环和橡胶 Ｏ 形

圈施加压力载荷， 对有无卸荷角的 ２ 种斯特封进行有

限元仿真分析。 通过对比不同流体压力下有无卸荷角

斯特封抱轴力、 摩擦力等关键数据， 探究卸荷角对斯

特封密封性能的影响， 具体结论如下：
（１） 斯特封有无卸荷角最大 Ｍｉｓｅｓ 应力均发生在
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ＰＴＦＥ 阶梯形环部位， 并且随着油液压力的增大， 最

大 Ｍｉｓｅｓ 应力由油液入口区逐渐向出口区转移， 最终

定格在 ＰＴＦＥ 阶梯形环卸荷角处。
（２） 斯特封卸荷角的存在有助于改善 ＰＴＦＥ 阶梯

形环的变形程度。 无卸荷角斯特封塑料环的腰部会发

生向内凹陷的现象， 而有卸荷角斯特封塑料环则不会

凹陷， 而是一个斜向的倾斜。
（３） 对比 ２ 种结构斯特封 ＰＴＦＥ 阶梯形环和金属

轴的接触应力， 在较高压力时， 在靠近液压油侧有卸

荷角斯特封接触应力较无卸荷角斯特封小； 在靠近空

气侧有卸荷角斯特封接触应力较无卸荷角斯特封大；
而且因为卸荷角的存在， 斯特封整个接触宽度会向空

气侧发生移动。
（４） ２ 种结构斯特封的径向力、 密封面的接触宽

度均会随着油液压力的增大而增大， 但斯特封卸荷角

的存在会使接触宽度、 摩擦力减小， 从而降低密封圈

受压下的摩擦阻力， 这对于改善密封性能、 减少机械

损耗、 延长密封圈的使用寿命有重要意义。
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摘要： 为探讨某新型的浇注型聚氨酯弹性体 （ＣＰＵ） 作为 Ｏ 形圈挡环材料的性能， 使用有限元分析软件构建 Ｏ
形圈和挡环的二维对称模型， 分析 ３５ＭＰａ 介质压力下动、 静密封状态下 ＣＰＵ 挡环的性能， 并与聚四氟乙烯 （ＰＴＦＥ）、
热塑性聚酯弹性体 （ＴＰＥＥ） 挡环进行对比。 结果表明： ＣＰＵ 材料挡环配合的 Ｏ 形圈的在接触应力、 与缸体和活塞接

触处的密封长度都略优于其他 ２ 种材料， 能够很好地实现密封效果； ＣＰＵ 材料挡环静、 动密封最大变形程度最小， 其

承受的最大 ｖｏｎ Ｍｉｓｅｓ 应力相较于其他材料小， 具有较高的可靠性和较长的使用周期， 可有效防止 Ｏ 形圈在高压下的

挤出、 咬伤等失效情况的发生。 台架试验结果表明， ＣＰＵ 挡环的挤出高度远小于 ＴＰＦＥ 和 ＴＰＥＥ 挡环， 从而验证了有

限元分析结果的正确性。 研究表明， 新型 ＣＰＵ 挡环可以用于和 Ｏ 形圈配合实现液压缸的动静密封。
关键词： 挡环； 聚氨酯； Ｏ 形圈； 静密封； 动密封； 抗挤出
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　 Ｏ 形圈广泛应用于液压传动中的静密封和往复运

动的动密封中， 而采用挡环配合密封后的 Ｏ 形圈则

具有更优秀的抗挤出性能， 使得各液压元件的最高额

定压力、 最高额定温度得到显著提高［ １－３］。
国内外学者对 Ｏ 形圈配合挡环的密封进行了研

究。 饶建华和陆兆鹏［４ ］在小于 １０ ＭＰａ 的介质压力下

分析了配合挡环的 Ｏ 形圈的接触应力和密封长度，
提出在介质压力较大时需要在密封圈一侧或者两侧配

合挡圈使用。 段密克等［ ５］ 进行了有无挡环配合 ２ 种

情况时的密封性能研究， 并对有挡环配合的 Ｏ 形圈

密封进行了 ０～３５ ＭＰａ 下最大接触压力的分析。 揭亮

等人［６ ］研究了 ２ 和 ５ ＭＰａ 低密封压力下配合聚四氟

乙烯材料挡环的 Ｏ 形圈密封情况， 对最大接触应力

和接触宽度进行了探究。 邵泽亮、 黎伟和周瀚等

人［ ７－９］对矩形和弧形 ２ 种不同形式的挡环密封性能进

行了研究。
上述对挡环的研究是在 １０ ＭＰａ 及以下密封压力

工作条件下进行的， 对于动、 静 ２ 种密封状态下承受

１０ ＭＰａ 以上高介质压力的不同挡环材料影响的研究

较少， 且通过台架试验和应用效果来验证高压状态下

挡环材料有限元分析结果、 评定挡环性能更是鲜有报

道。 本文作者借助于 Ａｎｓｙｓ Ｗｏｒｋｂｅｎｃｈ 在高压动、 静

密封下对新型的浇注型聚氨酯弹性体 （ＣＰＵ） 材料

挡环进行了有限元分析， 并与聚四氟乙烯 （ＰＴＦＥ）、
热塑性聚酯弹性体 （ＴＰＥＥ） 材料挡环进行了比较，
以探究该新型 ＣＰＵ 材料挡环的可靠性。
１　 有限元计算分析模型

１􀆰 １　 有限元模型建立

选取沟槽深度为 ４􀆰 ３５ ｍｍ， 活塞沟槽尺寸参照

ＧＢ ／ Ｔ ３４５２􀆰 ３—２００５ 《液压气动用 Ｏ 形橡胶密封圈 沟

槽尺寸》 设计。 沟槽宽 ｂ１ ＝ ９􀆰 ０ ｍｍ； 沟槽深度 ｔ ＝
４􀆰 ３５ ｍｍ； 沟槽底圆角半径 ｒ１ ＝ ０􀆰 ４～０􀆰 ８ ｍｍ， 文中取

０􀆰 ８ ｍｍ； Ｏ 形圈的直径为 ５􀆰 ３ ｍｍ； 挡环厚度为 １􀆰 ８
ｍｍ。 根据以上数据， 建立的 Ｏ 形圈及挡环配合的平

面几何模型见图 １［１０］。

图 １　 Ｏ 形圈配合挡环结构

Ｆｉｇ􀆰 １　 Ｓｔｒｕｃｔｕｒｅ ｏｆ Ｏ－ｒｉｎｇ ｗｉｔｈ ｒｅｔａｉｎｉｎｇ ｒｉｎｇ

１􀆰 ２　 橡胶材料的本构模型

模型中的 Ｏ 形圈材料为丁腈橡胶 （ＮＢＲ）， 其具

有优良的耐油性、 耐磨性和耐热性， 因其优异的性

能， 常被用作各种密封件、 传动带和各种耐油零部

件。 橡胶材料被认为是超弹性近似不可压缩体， 目前

常采用 Ｍｏｏｎｅｙ－Ｒｉｖｌｉｎ 理论模型来定义参数［１１－１４］。 弹

性模量、 材料不可压缩常数及 ２ 个材料定常数之间有

如下关系式：

Ｃ１０ ＋ Ｃ０１ ＝ Ｅ
６

（１）

Ｃ０１ ＝
Ｃ１０

４
（２）

ｄ ＝ １ － ２μ
Ｃ１０ ＋ Ｃ０１

（３）

式中： Ｅ 为弹性模量； Ｃ１０ 和 Ｃ０１ 为 Ｍｏｏｎｅｙ－Ｒｉｖｌｉｎ
模型系数； ｄ 为不可压缩系数； μ 为泊松比。

ＮＢＲ 材料的弹性模量为 １４􀆰 ０４ ＭＰａ， 泊松比为

０􀆰 ４９９， 故 Ｃ１０ ＝ １􀆰 ８７ ＭＰａ， Ｃ０１ ＝ ０􀆰 ４７ ＭＰａ， ｄ ＝
８􀆰 ５４７ × １０ －４ ／ ＭＰａ。
１􀆰 ３　 挡环材料和模型网格划分

挡环材料分别为 ＣＰＵ、 ＰＴＦＥ、 ＴＰＥＥ ３ 种材料。
ＣＰＵ 和 ＴＰＥＥ 同属于超弹性材料， 具有很强的材料非

线性和几何非线性。 Ｍｏｏｎｅｙ－Ｒｉｖｌｉｎ 理论模型可较好

地描述不可压超弹性材料在大变形下的力学特性， 故

ＣＰＵ 和 ＴＰＥＥ 材料的挡环均采用 Ｍｏｏｎｅｙ－Ｒｉｖｌｉｎ 两参

数模型。 ３ 种材料的设置参数如表 １ 所示。

表 １　 ３ 种材料的基本参数

Ｔａｂｌｅ １　 Ｂａｓｉｃ ｐａｒａｍｅｔｅｒｓ ｏｆ ｔｈｒｅｅ ｍａｔｅｒｉａｌｓ

材料参数 ＣＰＵ ＰＴＦＥ ＴＰＥＥ

弹性模量

Ｅ ／ ＭＰａ
４４０ ２８０ ５５．５３８

泊松比 μ ０．４７ ０．４ ０．４８

双参数数值

Ｃ ／ ＭＰａ
Ｃ１０ ＝ ５８．６７

Ｃ０１ ＝ １４．６７
Ｃ１０ ＝ ７．４０５

Ｃ０１ ＝ １．８５１ ２５

不可压缩参数

ｄ ／ ＭＰａ－１ ８􀆰 １８×１０－４ ４．３２×１０－３

划分网格后的模型如图 ２ 所示， 模型采用六面体

网格。 网格划分完成后， 挡环上有 １８４ 个单元， Ｏ 形

橡胶密封圈有 ６６７ 个单元， 缸体有 １２１ 个单元， 活塞

有 ７９２ 个单元， 整个挡环有限元模型共 ５ ６０２ 个节

点， １ ７６４ 个单元。
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图 ２　 Ｍｅｓｈ 网格划分

Ｆｉｇ􀆰 ２　 Ｍｅｓｈ ｇｒｉｄ ｇｅｎｅｒａｔｉｏｎ

１􀆰 ４　 边界条件设置

在接触设置方面， 设置 ５ 个摩擦接触对， 分别为

挡环与 Ｏ 形圈接触对、 挡环与活塞接触对、 挡环与

缸壁接触对、 Ｏ 形圈与活塞接触对和 Ｏ 形圈与缸壁

接触对， 缸壁与活塞为间隙配合， 可不设置接触对。
３ 种材料下各接触对的摩擦因数设置如表 ２ 所示。

表 ２　 ３ 种材料下各接触对摩擦因数

Ｔａｂｌｅ ２　 Ｆｒｉｃｔｉｏｎ ｃｏｅｆｆｉｃｉｅｎｔ ｏｆ ｅａｃｈ ｃｏｎｔａｃｔ ｐａｉｒ
ｕｎｄｅｒ ｔｈｒｅｅ ｋｉｎｄｓ ｏｆ ｍａｔｅｒｉａｌｓ

接触对
摩擦因数

ＣＰＵ ＰＴＦＥ ＴＰＥＥ
挡环与 Ｏ 形圈 ０．２ ０．１５ ０．２５
挡环与活塞 ０．１４ ０．０５ ０．２
挡环与缸壁 ０．１４ ０．０５ ０．２

Ｏ 形圈与活塞 ０．１ ０．１ ０．１
Ｏ 形圈与缸壁 ０．１ ０．１ ０．１

静密封下， 设置活塞为固定约束， 在缸壁上施加

一个位移， 将该密封下完整运动分为 ３ 个载荷步。 为

了使结果更好收敛， 前 ２ 个载荷步模拟装配过程， 使

Ｏ 形圈具有一定的预压缩强度， 最后一个载荷步为施

加载荷， 介质压力大小为 ３５ ＭＰａ。
动密封是在静密封的基础上增加前进后退的单次

位移来模拟实现的， 为更好实现收敛， 载荷步增加到

７ 步， 介质压力同为 ３５ ＭＰａ。
２　 静密封下挡环及 Ｏ 形圈有限元分析结果

２􀆰 １　 Ｏ 形圈密封结果分析

文中对静密封下 Ｏ 形圈的接触应力和密封长度

进行数值分析。 在 ３５ ＭＰａ 高压下， Ｏ 形圈受压变形

与挡环紧密贴合， 此时挡环高度为沟槽底部到缸壁的

垂直距离， 挡环的变形防止了 Ｏ 形圈挤出失效现象

的发生。 理论上 Ｏ 形圈的密封性能主要取决于接触

面接触压力与所承受压力的差值， 该差值大于 ０ 可实

现密封。 ３ 种材料挡环配合下的 Ｏ 形圈接触应力和密

封长度情况如图 ３ 所示， Ｏ 形圈相关对比数据如表 ３
所示。

图 ３　 静密封下各材料挡环配合下的 Ｏ 形圈接触应力 （ＭＰａ）
Ｆｉｇ􀆰 ３　 Ｃｏｎｔａｃｔ ｓｔｒｅｓｓ ｏｆ Ｏ－ｒｉｎｇ ｗｉｔｈ ｄｉｆｆｅｒｅｎｔ ｍａｔｅｒｉａｌ

ｒｅｔａｉｎｉｎｇ ｒｉｎｇｓ ｕｎｄｅｒ ｓｔａｔｉｃ ｓｅａｌ （ＭＰａ）：
（ａ） ＣＰＵ； （ｂ） ＰＴＦＥ； （ｃ） ＴＰＥＥ

表 ３　 静密封下 ３ 种材料挡环及 Ｏ 形圈相关指标对比

Ｔａｂｌｅ ３　 Ｃｏｍｐａｒｉｓｏｎ ｏｆ ｒｅｌｅｖａｎｔ ｉｎｄｅｘｅｓ ｏｆ ｒｅｔａｉｎｉｎｇ ｒｉｎｇｓ
ｏｆ ｔｈｒｅｅ ｍａｔｅｒｉａｌｓ ａｎｄ Ｏ－ｒｉｎｇ ｕｎｄｅｒ ｓｔａｔｉｃ ｓｅａｌ

性能指标 ＣＰＵ ＰＴＦＥ ＴＰＥＥ

挡环最大变形

Ｘ ／ ｍｍ
０．１４ ６５３ ０．１５ １４８ ０．８６ ８０４

挡环最大 ｖｏｎ Ｍｉｓｅｓ
应力 σｍａｘ ／ ＭＰａ ４９．９７５ ６７．４９２ ８４．２８３

Ｏ 形圈最大密封压力

ｐｍａｘ ／ ＭＰａ
３９．４８３ ３９．９３９ ３９．２１１

Ｏ 形圈与缸体侧有效密封

接触长度 Ｌ１ ／ ｍｍ １．７４ １．７３ １．６８

Ｏ 形圈与活塞侧有效密封
接触长度 Ｌ２ ／ ｍｍ １．４８ １．４８ １．３８

由图 ３ 及表 ３ 数据可看出， ３ 种材料的挡环均能

满足辅助 Ｏ 形圈实现密封的效果， 只是模型在接触

应力和密封长度上存在差异。 ＣＰＵ 挡环配合下的 Ｏ
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形圈密封接触应力略高， 其接触密封长度优于 ＴＰＥＥ
挡环配合的 Ｏ 形圈， 与 ＰＴＦＥ 挡环配合的 Ｏ 形圈接触

密封长度相当。
２􀆰 ２　 挡环变形结果分析

挡环位于 Ｏ 形圈可能挤出一侧， Ｏ 形圈承受的

介质压力会传递到挡环上， 防止了 Ｏ 形圈在较大介

质压力情况下出现挤出、 咬伤等情况， 以保证 Ｏ 形

圈的密封效果。 各材料的挡环变形情况如图 ４ 所示。

图 ４　 静密封下各材料挡环变形情况 （ｍｍ）
Ｆｉｇ􀆰 ４　 Ｄｅｆｏｒｍａｔｉｏｎ ｏｆ ｄｉｆｆｅｒｅｎｔ ｍａｔｅｒｉａｌ ｒｅｔａｉｎｉｎｇ ｒｉｎｇｓ ｕｎｄｅｒ ｓｔａｔｉｃ

ｓｅａｌ （ｍｍ）： （ａ） ＣＰＵ； （ｂ） ＰＴＦＥ； （ｃ） ＴＰＥＥ

将 ３ 种材料的挡环最大变形数据导出， 绘制最大

变形曲线如图 ５ 所示。
由图 ４、 图 ５ 可看出， 在 ３５ ＭＰａ 静密封条件下，

ＣＰＵ 挡环变形最小， 可更好地实现挡环辅助 Ｏ 形圈

进行密封进而避免 Ｏ 形圈发生挤出和咬伤的失效情

况。 相较于其他 ２ 种材料， ＣＰＵ 材料良好的表现得

益于其本身的高硬度、 高弹性、 优异的动态性能和抗

蠕变性， 使其在抗挤压和保持尺寸稳定方面表现得

最佳［ １ ５ ］。

图 ５　 静密封下各挡环最大变形曲线

Ｆｉｇ􀆰 ５　 Ｍａｘｉｍｕｍ ｄｅｆｏｒｍａｔｉｏｎ ｃｕｒｖｅｓ ｏｆ ｄｉｆｆｅｒｅｎｔ ｍａｔｅｒｉａｌ
ｒｅｔａｉｎｉｎｇ ｒｉｎｇｓ ｕｎｄｅｒ ｓｔａｔｉｃ ｓｅａｌ

２􀆰 ３　 挡环变形 ｖｏｎ Ｍｉｓｅｓ 等效应力结果分析

ｖｏｎ Ｍｉｓｅｓ 等效应力反映密封圈截面应力状态，
挡环的 ｖｏｎ Ｍｉｓｅｓ 等效应力发生在其大倒角处， 应力

越大， 越会加速挡环的松弛， 易引起初始裂纹。 将全

部仿真过程的挡环所受 ｖｏｎ Ｍｉｓｅｓ 等效应力进行数据

统计得到如图 ６ 所示的应力曲线。

图 ６　 静密封下各挡环最大 ｖｏｎ Ｍｉｓｅｓ 应力曲线

Ｆｉｇ􀆰 ６　 Ｍａｘｉｍｕｍ ｖｏｎ Ｍｉｓｅｓ ｓｔｒｅｓｓ ｃｕｒｖｅｓ ｏｆ ｄｉｆｆｅｒｅｎｔ
ｍａｔｅｒｉａｌ ｒｅｔａｉｎｉｎｇ ｒｉｎｇｓ ｕｎｄｅｒ ｓｔａｔｉｃ ｓｅａｌ

由图 ６ 可看出， ＣＰＵ 挡环在施加 ３５ ＭＰａ 载荷后

所承受的 ｖｏｎ Ｍｉｓｅｓ 等效应力最小， 即该材料挡环的

可靠性最好， 拥有相对较长的使用周期， 可大大节约

更换元件的成本。 表 ３ 中对 ３ 种材料挡环进行相关性

能指标的量化比较， 有助于科学地筛选出较为合适的

挡环材料。
３　 动密封下挡环及 Ｏ 形圈有限元分析结果

３􀆰 １　 Ｏ 形圈密封结果分析

动密封下 ３ 种材料挡环配合下的 Ｏ 形圈接触应

力情况如图 ７ 所示， Ｏ 形圈相关对比数据见表 ４。
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图 ７　 动密封下各材料挡环配合下的 Ｏ 形圈接触应力

Ｆｉｇ􀆰 ７　 Ｃｏｎｔａｃｔ ｓｔｒｅｓｓ ｏｆ Ｏ－ｒｉｎｇ ｗｉｔｈ ｄｉｆｆｅｒｅｎｔ ｍａｔｅｒｉａｌ
ｒｅｔａｉｎｉｎｇ ｒｉｎｇｓ ｕｎｄｅｒ ｄｙｎａｍｉｃ ｓｅａｌ：
（ａ） ＣＰＵ； （ｂ） ＰＴＦＥ； （ｃ） ＴＰＥＥ

表 ４　 动密封下 ３ 种材料挡环及 Ｏ 形圈相关指标对比

Ｔａｂｌｅ ４　 Ｃｏｍｐａｒｉｓｏｎ ｏｆ ｒｅｌｅｖａｎｔ ｉｎｄｅｘｅｓ ｏｆ ｒｅｔａｉｎｉｎｇ ｒｉｎｇｓ ｏｆ
ｔｈｒｅｅ ｍａｔｅｒｉａｌｓ ａｎｄ Ｏ－ｒｉｎｇ ｕｎｄｅｒ ｄｙｎａｍｉｃ ｓｅａｌ

性能指标 ＣＰＵ ＰＴＦＥ ＴＰＥＥ

挡环最大变形
Ｘ ／ ｍｍ ０．１５３ ０３ ０．３０４ ７ ０．９０８ ４５

挡环最大 ｖｏｎ Ｍｉｓｉｓｅ 应力
σｍａｘ ／ ＭＰａ ５２．０５３ ７２．７１１ １０７．４８

Ｏ 形圈最大密封压力
ｐｍａｘ ／ ＭＰａ ４１．１７３ ４１．０２９ ４０．２３２

Ｏ 形圈与缸体侧有效密封
接触长度 ｌ１ ／ ｍｍ １．７５ １．７４ １．５０

Ｏ 形圈与活塞侧有效密封
接触长度 ｌ２ ／ ｍｍ １．６８ １．６３ １．４９

由图 ７ 和表 ４ 相关数据可看出， 与静密封情况相

似， Ｏ 形圈接触应力均能实现 ３５ ＭＰａ 下的密封效果，
只是模型在 Ｏ 形圈接触应力和密封长度上存在差异。
ＣＰＵ 挡环配合下的 Ｏ 形圈密封接触应力略高于其他 ２

种材料配合下的 Ｏ 形圈接触应力， 密封接触长度也

分别大于 ＴＰＥＥ 挡环、 ＰＴＦＥ 挡环配合的 Ｏ 形圈密封

接触长度。
３􀆰 ２　 挡环变形结果分析

各材料的挡环变形情况如图 ８ 所示。 将 ３ 种材料

的挡环最大变形数据导出， 绘制最大变形曲线如图 ９
所示。

从图 ８、 图 ９ 可看出， 在 ３５ ＭＰａ 动密封条件下，
ＣＰＵ 挡环变形程度和剧烈程度最小， 可有效防止发

生挤出或者咬伤失效情况的发生， 从而更好地实现辅

助密封功能。 而 ＰＴＦＥ 和 ＴＰＥＥ 材料的耐蠕变性不及

ＣＰＵ 材料， 使得这 ２ 种材料的挡环在动密封的情况

下更容易发生形变且较难恢复， 会较大程度地影响 Ｏ
形圈密封效果甚至发生失效。

图 ８　 动密封下各材料的挡环变形情况 （ｍｍ）
Ｆｉｇ􀆰 ８　 Ｄｅｆｏｒｍａｔｉｏｎ ｏｆ ｄｉｆｆｅｒｅｎｔ ｍａｔｅｒｉａｌ ｒｅｔａｉｎｉｎｇ

ｒｉｎｇｓ ｕｎｄｅｒ ｄｙｎａｍｉｃ ｓｅａｌ （ｍｍ）：
（ａ） ＣＰＵ； （ｂ） ＰＴＦＥ； （ｃ） ＴＰＥＥ
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图 ９　 动密封下各材料挡环最大变形曲线
Ｆｉｇ􀆰 ９　 Ｍａｘｉｍｕｍ ｄｅｆｏｒｍａｔｉｏｎ ｃｕｒｖｅｓ ｏｆ ｄｉｆｆｅｒｅｎｔ ｍａｔｅｒｉａｌ

ｒｅｔａｉｎｉｎｇ ｒｉｎｇｓ ｕｎｄｅｒ ｄｙｎａｍｉｃ ｓｅａｌ

３􀆰 ３　 挡环变形 ｖｏｎ Ｍｉｓｅｓ 等效应力结果分析

将动密封仿真过程中所受 ｖｏｎ Ｍｉｓｅｓ 应力导出，
绘制各材料挡环的最大 ｖｏｎ Ｍｉｓｅｓ 应力曲线如图 １０ 所
示。 可看出， ＣＰＵ 挡环在施加 ３５ ＭＰａ 载荷后所承受
的 ｖｏｎ Ｍｉｓｅｓ 等效应力最小； ＰＴＦＥ 材料在变化程度上
与 ＣＰＵ 类似， ｖｏｎ Ｍｉｓｅｓ 等效应力大于 ＣＰＵ 材料挡
环； ＴＰＥＥ 材料变化幅度最大且应力最大。 ＣＰＵ 材料
挡环的可靠性最好， 使用周期也相对较长。 表 ４ 中对
３ 种材料挡环进行相关性能指标的量化比较， 有助于
科学地筛选出较为合适的挡环材料。

图 １０　 动密封下各材料挡环最大 ｖｏｎ Ｍｉｓｅｓ 应力曲线
Ｆｉｇ􀆰 １０　 Ｍａｘｉｍｕｍ ｖｏｎ Ｍｉｓｅｓ ｓｔｒｅｓｓ ｃｕｒｖｅｓ ｏｆ ｄｉｆｆｅｒｅｎｔ

ｍａｔｅｒｉａｌ ｒｅｔａｉｎｉｎｇ ｒｉｎｇｓ ｕｎｄｅｒ ｄｙｎａｍｉｃ ｓｅａｌ

４　 试验装置与结果
４􀆰 １　 试验装置及试验简介

参考 ＧＢ ／ Ｔ ３２２１７—２０１５ 《液压传动 密封装置评
定液压往复运动密封件性能的试验方法》 和 ＧＢ ／ Ｔ
３５０２３—２０１８ 《液压元件可靠性评估方法》 标准， 对
液压径向静密封用 Ｏ 形圈的几种挡环性能进行台架
对比试验［ １ ６ ］。 符合 ＧＢ ／ Ｔ ３２２１７—２０１５ 的试验装置示
意图如图 １１ 所示。

图 １１　 试验装置示意
Ｆｉｇ􀆰 １１　 Ｓｃｈｅｍａｔｉｃ ｏｆ ｔｅｓｔ ｄｅｖｉｃｅ

　 　 试验装置左、 右端盖具有相同的且符合 ＧＢ ／ Ｔ
３４５２􀆰 ３—２００５ 《液压气动用 Ｏ 形橡胶密封圈 沟槽尺
寸》 规定的 Ｏ 形圈沟槽， 将 ＣＰＵ 挡环和一种对比挡
环为一组安装在沟槽中， 液压系统可通过油口向左、
右密闭容腔施加循环压力或耐压压力。 试验在环境温
度下进行， 实际试验压力为 ４０ ＭＰａ， 试验周期为 １􀆰 ６
ｓ， 时间总计 １ ２０７ ｍｉｎ。 完成上述试验后拆检被试挡
环， 以挤出高度评价挡环抗挤出性能。
４􀆰 ２　 试验结果与有限元分析结果对比

台架试验后， ＴＰＥＥ 挡环存在明显的挤出和损

伤， 挤出高度在 ０􀆰 ３６１ ～ ０􀆰 ３０４ ｍｍ 之间； ＰＴＦＥ 挡环
出现明显的挤出， 挤出高度在 ０􀆰 １８４ ～ ０􀆰 ２０５ ｍｍ 之
间； 而 ＣＰＵ 挡环仅外观有轻微变形， 出现轻微挤出，
挤出高度小于 ０􀆰 ０８４ ｍｍ。

经过台架试验后得出结论 ＣＰＵ 挡环抗挤出性能
最优， ＰＴＦＥ 挡环抗挤出性能次之， ＴＰＥＥ 挡环抗挤
出性能最差。 抗挤出性能即抵抗变形的能力， 此结果
与有限元分析结果一致， 从而验证了有限元分析结果
的正确性。

８３ 润滑与密封 第 ４７ 卷



５　 结论
以某新型 ＣＰＵ 材料挡环以及 ＰＴＦＥ 与 ＴＰＥＥ 材料

挡环建立二维对称模型， 对比 ３ 种挡环材料在高压下
动、 静密封状态下的性能。 得出以下结论：

（１） ＣＰＵ 挡环在弹性、 抗变形能力和硬度上等
材料性能上具有一定优势， 可更好地适应挡环的工作
环境和性能要求。

（２） ＣＰＵ 材料挡环配合的 Ｏ 形圈在接触应力达
到 ３９􀆰 ４８３ ＭＰａ 及以上， 与缸体和活塞接触处的密封
长度分别达到 １􀆰 ７４、 １􀆰 ３８ ｍｍ 以上， 能够很好地实现
密封效果。

（３） ＣＰＵ 材料挡环静、 动密封最大变形分别为
０􀆰 １４６ ５３ 和 ０􀆰 １５３ ０３ ｍｍ， 具有较高的抗挤出性， 可
有效防止 Ｏ 形圈挤出、 咬伤。 经台架试验， ＴＰＥＥ 挡
环挤出高度为 ０􀆰 ３６１ ～ ０􀆰 ３０４ ｍｍ， ＰＴＦＥ 挤出高度为
０􀆰 １８４ ～ ０􀆰 ２０５ ｍｍ， ＣＰＵ 挡环挤出高度小于等于
０􀆰 ０８４ ｍｍ， 处于动、 静密封 ２ 种状态下的 ＣＰＵ 材料
挡环配合的 Ｏ 形圈在密封应力和密封长度方面整体
略微优于其他 ２ 种材料， 而 ＴＰＥＥ 材料表现最差。

（４） 挡环的最大 ｖｏｎ Ｍｉｓｅｓ 应力多集中在其倒角
处， 极易发生损坏， ＣＰＵ 材料的挡环承受最大 ｖｏｎ
Ｍｉｓｅｓ 为 ５２􀆰 ０５３ ＭＰａ， 相较于其他材料应力小， 具有
较高的可靠性和较长的使用周期， 可有效防止 Ｏ 形
圈在高压下的挤出、 咬伤等失效情况的发生。 可见在
３５ ＭＰａ 高压下， 采用刚度较大的材料作为挡环能更
好地配合 Ｏ 形圈实现密封。 挡环材料应具有较高的
硬度、 较好的抗挤出性以及尺寸稳定等特征。 但材料
刚性较大时会出现难于装配的情况。
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摘要： 迷宫密封齿设计于转子或静子上对迷宫密封的性能影响较大。 为揭示转 ／静子齿对迷宫密封泄漏特性与动
力特性的影响机制， 应用非定常动网格技术建立了迷宫密封泄漏特性与动力特性多频椭圆涡动求解模型， 在验证求解
模型准确性基础上， 分析转 ／静子齿迷宫密封的泄漏特性与动力特性， 并讨论 ２ 种结构对迷宫密封转子系统稳定性的
影响。 结果表明： 转 ／静子齿迷宫密封的泄漏量均随压比的增加而增大， 在 １２ ０００ ～ ２４ ０００ ｒ ／ ｍｉｎ 转速下， 随转速的增
加而减小， 且转子齿迷宫密封的泄漏量始终高于静子齿迷宫密封； 影响转 ／静子齿迷宫密封泄漏量的因素为泄漏面积；
与转子齿迷宫密封相比， 静子齿迷宫密封有着较大的有效刚度与有效阻尼， 二者的切向气流力与转子涡动方向相反，
均抑制了转子的涡动， 且静子齿迷宫密封的切向气流力大于转子齿迷宫密封， 因此静子齿迷宫密封更有利于转子系统
的稳定性。

关键词： 迷宫密封； 转子齿； 静子齿； 泄漏特性； 动力特性； 转子稳定性
中图分类号： ＴＫ２６３； ＴＨ１３６
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　 迷宫密封是航空发动机、 燃气轮机、 压气机等透

平机械的关键部件， 对于节能降耗与防止工作介质的

泄漏起着关键作用［１］。 此外， 密封间隙内存在泄漏流

体， 泄漏流体在转子运转的过程中会产生流体激振

力， 从而导致转子系统的不稳定振动［ ２ － ４ ］。 迷宫密

封的进气条件、 介质参数、 密封齿的形状与设计位置

等因素均对迷宫密封的性能产生影响， 其中， 密封齿

的设计位置对迷宫密封性能的影响较大［ ５－８］， 研究密

封齿设计位置对迷宫密封泄漏特性与动力特性的影响

具有重要理论意义和工程应用价值。
自 ２０ 世纪 ８０ 年代以来， 学者们对迷宫密封开展

了大量研究。 １９８６ 年 ＣＨＩＬＤＳ 和 ＳＣＨＡＲＲＥＲ［６］ 通过

实验分别对转子齿与静子齿迷宫密封进行了研究， 并

分析 ２ 种结构的动力特性。 ＰＩＣＡＲＤＯ 和 ＣＨＩＬＤＳ［７］研

究了静子齿迷宫密封的转子动力学系数， 比较测量值

和理论值， 并与孔型静子密封进行比较。 ＨＡＷＫＩＮＳ
等［ ８ ］对带有蜂窝状静子的迷宫式气体密封进行实验

研究， 将与光滑的静子密封件进行比较， 并通过理论

进行预测。 ＭＥＨＴＡ［ ９ ］ 对不同齿形的迷宫密封进行研

究， 并比较了直齿与斜齿 ２ 种齿形迷宫密封的泄漏量

与动力特性系数。 ＡＲＴＨＵＲ 和 ＣＨＩＬＤＳ［１０］测得了转子

齿迷宫密封的转子动力学系数和泄漏量， 并与静子齿

迷宫密封进行了比较。 陈尧兴等［ １ １］ 研究了进口预旋

对迷宫密封动力特性影响。 孙丹等人［１２］ 对气体介质

参数进行了研究， 并得出其对迷宫密封静力与动力特

性的影响机制。 陈慈伟和张万福［ １３］ 研究了转子倾斜

对迷宫密封动静特性的影响。 李伟等人［ １ ４］ 对涡轮叶

尖迷宫式密封进行研究， 并用数值模拟的方法， 研究

了该密封结构对泄漏流场的影响。 贾兴运等［ １ ５］ 在转

子振动的情况下， 对 Ｔ 型交错式迷宫密封进行研究，
得出转子振动对密封性能的影响。 王炜哲等［ １ ６］ 通过

实验测量和数值模拟 ２ 种方法对迷宫密封的动力特性

进行研究。 陈尧兴等［ １７］在迷宫密封齿蘑菇形磨损时，
对迷宫密封进行了泄漏特性与动力特性的研究。 上述

文献在研究密封时大多通过改变迷宫密封齿的结构、
密封介质的参数、 进出口的边界条件等来研究迷宫密

封的泄漏特性与动力特性， 对于迷宫密封齿在转子上

与静子上对密封性能的影响的研究较少， 鲜有关于迷

宫密封齿的设计位置对迷宫密封泄漏特性与动力特性

影响机制研究的报道。
本文作者建立了迷宫密封泄漏特性与动力特性多

频椭圆涡动求解模型， 分析了转 ／ 静子齿迷宫密封的

泄漏特性与动力特性， 揭示了转 ／ 静子齿迷宫密封泄

漏特性与动力特性影响机制， 并总结出 ２ 种结构对迷

宫密封转子系统稳定性的影响。 文中研究成果为迷宫

密封齿的优化设计提供理论依据。
１　 迷宫密封泄漏特性与动力特性理论模型
１􀆰 １　 迷宫密封泄漏特性理论模型

图 １ （ａ） 所示为静子齿迷宫密封气流流动示意
图， 图 １ （ｂ） 所示为转子齿迷宫密封气流流动示意
图。 图中 ｐ１ 为高压侧， ｐ２ 为低压侧， 气流从 ｐ１ 侧流
入， 从 ｐ２侧流出。

图 １　 迷宫密封中的气流流动
Ｆｉｇ􀆰 １　 Ａｉｒ ｆｌｏｗ ｉｎ ｔｈｅ ｌａｂｙｒｉｎｔｈ ｓｅａｌｓ： （ａ） ｓｔａｔｏｒ ｔｅｅｔｈ

ｌａｂｙｒｉｎｔｈ ｓｅａｌ； （ｂ） ｒｏｔｏｒ ｔｅｅｔｈ ｌａｂｙｒｉｎｔｈ ｓｅａｌ

１９０８ 年， ＭＡＲＴＩＮ［１８］用热力学原理分析了理想迷
宫密封模型的流动特性， 该模型将各密封齿视为一连
串喷嘴， 并假设密封在亚临界工况下工作， 流动为等

温过程， 流速在声速范围内， 且不考虑透气效应。
ＭＡＲＴＩＮ 在该种工况下提出的泄漏量计算公式为

ｑｍ ＝ ＣｄＡ
ｐ１

ＲｇＴ

１ － （ｐ２ ／ ｐ１）
２

ｚ － ｌｎ（ｐ２ ／ ｐ１）
（１）

气体常数计算公式为
Ｒｇ ＝ Ｒ ／ Ｍ （２）
式中： Ａ＝πＤδ， 为迷宫密封的泄漏面积； Ｃｄ 为

流量系数； ｚ 为迷宫密封齿数； ｐ２ 为密封出口压力；
ｐ１为密封进口压力； Ｔ 为密封进口温度； Ｒ 为理想气
体常数； Ｄ 为转子直径； δ 为密封间隙。

该公 式 的 局 限 性 与 计 算 误 差 均 相 对 较 大。
ＥＧＬＩ［１９］通过实验对直齿型迷宫密封的泄漏量进行研
究， 并对 ＭＡＲＴＩＮ 公式进行了修正：

ｑｍ ＝ ＣｄＡ
ｐ１

ＲｇＴ

１ － （ｐ２ ／ ｐ１）
２

ｚ －
２
ｋ
ｌｎ（ｐ２ ／ ｐ１）

（３）
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当气体为理想气体时， ｋ ＝ γ， 其中， ｋ 为比热

容比。
文中用 ＥＧＬＩ 公式对迷宫密封的泄漏量进行求

解。 定义如下物理量：

ｑｍｉ ＝ Ａｉ

ｐ１

ＲｇＴ

１ － （ｐ２ ／ ｐ１）
２

ｚ －
２
ｋ
ｌｎ（ｐ２ ／ ｐ１）

（４）

Ｑｍｉ ＝ ＣｄｉＡｉ

ｐ１

ＲｇＴ

１ － （ｐ２ ／ ｐ１）
２

ｚ －
２
ｋ
ｌｎ（ｐ２ ／ ｐ１）

（５）

式中： ｉ＝ １， ２； ｑｍ１与 ｑｍ２分别为不考虑泄漏系数

时静子齿与转子齿迷宫密封的泄漏量， 为文中理论计

算所用物理量； Ｑｍ１与 Ｑｍ２分别为考虑泄漏系数时静

子齿与转子齿迷宫密封的泄漏量， 为文中数值模拟所

用物理量。
１􀆰 ２　 迷宫密封动力特性理论模型

根据转子小位移涡动理论［２０］， 转子受到微小位

移和速度扰动时， 可将转子受到的气流力与扰动位移

和扰动速度的关系线性化表示为

－
ΔＦｘ

ΔＦｙ

é

ë

ê
ê

ù

û

ú
ú
＝

Ｋｘｘ Ｋｘｙ

Ｋｙｘ Ｋｙｙ

é

ë

ê
ê

ù

û

ú
ú

Δｘ
Δｙ

é

ë
êê

ù

û
úú ＋

Ｃｘｘ Ｃｘｙ

Ｃｙｘ Ｃｙｙ

é

ë

ê
ê

ù

û

ú
ú

Δｘ·

Δｙ·
é

ë

ê
ê

ù

û

ú
ú

（６）
式中： Ｋｘｘ与 Ｋｙｙ为直接刚度系数； Ｋｘｙ与 Ｋｙｘ为交

叉刚度系数； Ｃｘｘ与 Ｃｙｙ为直接阻尼系数； Ｃｘｙ与 Ｃｙｘ为

交叉阻尼系数； Δｘ 与 Δｙ 为转子涡动位移； Δｘ· 与 Δｙ·

为转子涡动速度。
转子涡动方程为

ｘ ＝ ａ·∑
Ｎ

ｚ ＝ １
ｃｏｓ（Ωｚ ｔ）

ｙ ＝ ｂ·∑
Ｎ

ｚ ＝ １
ｓｉｎ（Ωｚ ｔ）

ì

î

í

ïï

ïï

（７）

ｘ ＝ ｂ·∑
Ｎ

ｚ ＝ １
ｃｏｓ（Ωｚ ｔ）

ｙ ＝ ａ·∑
Ｎ

ｚ ＝ １
ｓｉｎ（Ωｚ ｔ）

ì

î

í

ïï

ïï

（８）

考虑转子对密封动力特性系数影响后， 式 （６）
可写为

－
ΔＦｘ

ΔＦｙ

é

ë

ê
ê

ù

û

ú
ú
＝

Ｋｘｘ（Ω）　 Ｋｘｙ（Ω）
Ｋｙｘ（Ω）　 Ｋｙｙ（Ω）

é

ë

ê
ê

ù

û

ú
ú

Δｘ
Δｙ

é

ë
êê

ù

û
úú ＋

Ｃｘｘ（Ω）　 Ｃｘｙ（Ω）
Ｃｙｘ（Ω）　 Ｃｙｙ（Ω）

é

ë

ê
ê

ù

û

ú
ú

Δｘ·

Δｙ·
é

ë

ê
ê

ù

û

ú
ú

（９）

对式 （９） 进行快速傅里叶变换， 可得到频域内

密封气流力变化量与密封动力特性系数和微小扰动位

移的关系式为

－ ΔＦｘ ＝ （Ｋｘｘ ＋ ｊΩＣｘｘ）·Ｄｘ ＋ （Ｋｘｙ ＋ ｊΩＣｘｙ）·Ｄｙ

－ ΔＦｙ ＝ （Ｋｙｙ ＋ ｊΩＣｙｙ）·Ｄｙ ＋ （Ｋｙｘ ＋ ｊΩＣｙｘ）·Ｄｘ
{

（１０）

在式 （１０） 中， ｊ ＝ －１ ； （Ｄｘ，Ｄｙ）为施加给转

子微小扰动位移时， 其时域信号对应的频域信号；
（ΔＦｘ， ΔＦｙ） 为施加给转子微小密封气流力时， 其时

域信号对应的频域信号。
将转子多频涡动位移方程式 （７） 与式 （８） 分

别代入到式 （１０） 中， 整理可得：
－ ΔＦｘｘ ＝ （Ｋｘｘ ＋ ｊΩＣｘｘ）·Ｄｘｘ ＋ （Ｋｘｙ ＋ ｊΩＣｘｙ）·Ｄｘｙ

－ ΔＦｘｙ ＝ （Ｋｙｙ ＋ ｊΩＣｙｙ）·Ｄｘｙ ＋ （Ｋｙｘ ＋ ｊΩＣｙｘ）·Ｄｘｘ
{

（１１）
－ ΔＦｙｙ ＝ （Ｋｙｙ ＋ ｊΩＣｙｙ）·Ｄｙｙ ＋ （Ｋｙｘ ＋ ｊΩＣｙｘ）·Ｄｙｘ

－ ΔＦｙｘ ＝ （Ｋｘｘ ＋ ｊΩＣｘｘ）·Ｄｙｘ ＋ （Ｋｘｙ ＋ ｊΩＣｘｙ）·Ｄｙｙ
{

（１２）
定义阻抗系数 Ｈｕｖ为

Ｈｘｘ ＝ Ｋｘｘ ＋ ｊΩＣｘｘ

Ｈｘｙ ＝ Ｋｘｙ ＋ ｊΩＣｘｙ

Ｈｙｘ ＝ Ｋｙｘ ＋ ｊΩＣｙｘ

Ｈｙｙ ＝ Ｋｙｙ ＋ ｊΩＣｙｙ

ì

î

í

ï
ïï

ï
ï

（１３）

将阻 抗 系 数 式 （ １３ ） 代 入 到 式 （ １１ ） 与 式

（１２）， 整理化简后， 得到阻抗系数为

Ｈｘｘ ＝
（ － ΔＦｘｘ）·Ｄｙｙ － （ － ΔＦｙｘ）·Ｄｘｙ

Ｄｘｘ·Ｄｙｙ － Ｄｙｘ·Ｄｘｙ

Ｈｘｙ ＝
（ － ΔＦｘｘ）·Ｄｙｘ － （ － ΔＦｙｘ）·Ｄｘｘ

Ｄｘｙ·Ｄｙｘ － Ｄｙｙ·Ｄｘｘ

Ｈｙｘ ＝
（ － ΔＦｙｙ）·Ｄｘｘ － （ － ΔＦｘｙ）·Ｄｙｘ

Ｄｙｙ·Ｄｘｘ － Ｄｙｘ·Ｄｘｙ

Ｈｙｙ ＝
（ － ΔＦｙｙ）·Ｄｘｙ － （ － ΔＦｘｙ）·Ｄｙｙ

Ｄｘｙ·Ｄｙｘ － Ｄｙｙ·Ｄｘｘ

ì

î

í

ï
ï
ï
ï
ïï

ï
ï
ï
ï
ïï

（１４）

通过阻抗系数可得到密封动力特性系数， 如式

（１５） 所示。
Ｋ ｉｊ ＝ Ｒｅ（Ｈｉｊ）

Ｃ ｉｊ ＝
Ｉｍ（Ｈｉｊ）

Ω

ì

î

í

ïï

ïï

（１５）

２　 迷宫密封泄漏特性与动力特性数值求解模型

２􀆰 １　 求解模型

文中所研究的 ２ 种密封结构如图 ２ 所示， 其中图

２ （ａ） 所示为静子齿迷宫密封结构， 其迷宫密封齿

设计于静子表面， 转子表面光滑， 图 ２ （ｂ） 所示为

转子齿迷宫密封结构， 其迷宫密封齿设计于转子表

面， 静子表面光滑。 图 ３ （ａ）、 （ｂ） 分别为静子齿与

转子齿迷宫密封的几何参数。
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图 ２　 迷宫密封结构

Ｆｉｇ􀆰 ２　 Ｌａｂｙｒｉｎｔｈ ｓｅａｌ ｓｔｒｕｃｔｕｒｅ： （ａ） ｓｔａｔｏｒ ｔｅｅｔｈ ｌａｂｙｒｉｎｔｈ
ｓｅａｌ； （ｂ） ｒｏｔｏｒ ｔｅｅｔｈ ｌａｂｙｒｉｎｔｈ ｓｅａｌ

图 ３　 迷宫密封几何尺寸 （ｍｍ）
Ｆｉｇ􀆰 ３　 Ｌａｂｙｒｉｎｔｈ ｓｅａｌ ｇｅｏｍｅｔｒｙ ｓｉｚｅ （ｍｍ）： （ａ） ｓｔａｔｏｒ ｔｅｅｔｈ

ｌａｂｙｒｉｎｔｈ ｓｅａｌ； （ｂ） ｒｏｔｏｒ ｔｅｅｔｈ ｌａｂｙｒｉｎｔｈ ｓｅａｌ

为比较二者的泄漏特性与动力特性， 转子齿迷宫

密封采用与静子齿迷宫密封相同的齿形结构和工况参

数， 如表 １ 所示。

表 １　 工况参数

Ｔａｂｌｅ １　 Ｃｏｎｄｉｔｉｏｎａｌ ｐａｒａｍｅｔｅｒｓ
参数 数值

齿数 ５

转子转速 ｎ ／ （ ｒ·ｍｉｎ－１） １１ ０９６
入口压力 ｐ１ ／ ＭＰａ ３．４４７
出口压力 ｐ２ ／ ＭＰａ １．７２４

温度 Ｔ ／ Ｋ ３６６．７
湍流模型 ｋ－ε

２􀆰 ２　 网格划分及无关性验证

图 ４ 所示是迷宫密封数值求解模型轴向网格划分

截面， 通过改变网格的数量， 分析其对迷宫密封泄漏

量的影响。 为选取合适的网格数量， 静子齿迷宫密封

改变其节点数时， 泄漏量变化如表 ２ 所示； 转子齿迷

宫密封改变其节点数时， 泄漏量变化如表 ３ 所示。 由

表 ２ 可知， 静子齿迷宫密封划分方法 ２ 所得到的泄漏

量比划分方法 １ 多 ０􀆰 ４％， 划分方法 ３ 所得到的泄漏

量比划分方法 ２ 多 ０􀆰 １％； 由表 ３ 可知， 转子齿迷宫

密封划分方法 ２ 所得到的泄漏量比划分方法 １ 多

０􀆰 ２９％， 划分方法 ３ 所得到的泄漏量比划分方法 ２ 多

０􀆰 １２％， 此时增加节点数对结果影响不大， 因此最终

选取划分方法 １， 所得网格数为 ２１０ 万。

图 ４　 迷宫密封轴向网格划分截面

Ｆｉｇ􀆰 ４　 Ａｘｉａｌ ｍｅｓｈｉｎｇ ｓｅｃｔｉｏｎ ｏｆ ｓｔａｔｏｒ ｔｅｅｔｈ ｌａｂｙｒｉｎｔｈ ｓｅａｌ

表 ２　 网格密度对静子齿迷宫密封泄漏量的影响

Ｔａｂｌｅ ２　 Ｉｎｆｌｕｅｎｃｅ ｏｆ ｍｅｓｈ ｄｅｎｓｉｔｙ ｏｆ ｓｔａｔｏｒ
ｔｅｅｔｈ ｌａｂｙｒｉｎｔｈ ｓｅａｌ ｏｎ ｌｅａｋａｇｅ

划分方法 节点数 泄漏量 Ｑ１ ／ （ｋｇ·ｓ－１）

１ ２１０ 万 １．１０８ １

２ ２２４ 万 １．１０４ ８

３ ２３３ 万 １．１０３ ４

表 ３　 网格密度对转子齿迷宫密封泄漏量的影响

Ｔａｂｌｅ ３　 Ｉｎｆｌｕｅｎｃｅ ｏｆ ｍｅｓｈ ｄｅｎｓｉｔｙ ｏｆ ｒｏｔｏｒ ｔｅｅｔｈ
ｌａｂｙｒｉｎｔｈ ｓｅａｌ ｏｎ ｌｅａｋａｇｅ

划分方法 节点数 泄漏量 Ｑ２ ／ （ｋｇ·ｓ－１）

１ ２１０ 万 １．０７７ ２

２ ２２４ 万 １．０７６ ８

３ ２３３ 万 １．０７５ ７

２􀆰 ３　 边界条件与数值方法

迷宫密封数值求解模型的边界条件如下： 入口、
出口设定为压力边界条件， 入口设为总压， 出口设为

静压， 气流流动皆沿轴向且垂直于入口、 出口边界。
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静子齿与转子齿迷宫密封的静子面设定为无滑移边界

条件， 转子面设为旋转边界条件， 转速为 １１ ０９６
ｒ ／ ｍｉｎ， 同时做多频椭圆涡动。

将转子齿与静子齿 ２ 种密封结构的多频涡动振幅

ａ 和 ｂ 分别设置为 ａ ＝ ２􀆰 ９２×１０－３ ｍｍ、 ｂ ＝ １􀆰 ４６×１０－３

ｍｍ， 转子涡动频率为 ４０～ ３２０ Ｈｚ， 共 ８ 个频率成分。
根据采样定理， 考虑到计算精度和计算时间等因素，
将采样频率确定为 １０ ｋＨｚ， 即非定常计算的时间步

长为 １×１０－４ ｓ， 当相邻两周期转子涡动到同一位置

处， 密封气流力的波动小于 ０􀆰 ２％， 可认为非定常计

算收敛。
２􀆰 ４　 数值求解模型准确性验证

为验证迷宫密封数值求解模型的准确性， 将数值

求解模型计算结果与理论计算结果和文献［２１］ 中

Ｔａｓｃｆｌｏｗ 计算得到的泄漏量进行比较。 由表 ４ 可知，
Ｔａｓｃｆｌｏｗ 计算结果与文中数值求解模型的相对偏差为

０􀆰 ２８％， 由公式 （５） 计算出的理论值与文中数值求

解模型的相对偏差为 ０􀆰 ４６％， 从而验证了文中数值

求解模型的准确性。

表 ４　 数值模拟、 理论计算与文献［２１］泄漏量的比较

Ｔａｂｌｅ ４　 Ｃｏｍｐａｒｉｓｏｎ ｏｆ ｔｈｅ ｌｅａｋａｇｅ ａｍｏｎｇ ｔｈｅ ｎｕｍｅｒｉｃａｌ
ｓｉｍｕｌａｔｉｏｎ， ｔｈｅ ｔｈｅｏｒｅｔｉｃａｌ ｃａｌｃｕｌａｔｉｏｎ
ａｎｄ ｔｈｅ ｌｉｔｅｒａｔｕｒｅ［２１］

计算结果 泄漏量 Ｑ ／ （ｋｇ·ｓ－１）

文献［２１］ １．０８０

数值模拟 １．０７７

理论计算 １．０７２

３　 转 ／静子齿对迷宫密封泄漏特性与动力特性的
影响及机制分析
３􀆰 １　 转 ／ 静子齿对迷宫密封泄漏特性的影响及机

制分析

３􀆰 １􀆰 １　 转 ／ 静子齿对迷宫密封泄漏特性的影响

图 ５ 所示为迷宫密封进出口压比与泄漏量的关

系。 可以看出， 随着压比的增大， 转子齿与静子齿迷

宫密封的泄漏量均增加。 这是因为当进出口压比增加

时， 密封间隙内射流增大， 密封腔体内压力回升， 动

能转换成热能不足， 从而使得密封性能下降。
图 ６ 显示了转速与泄漏量的关系。 可以看出， 在

高转速下， 转子齿与静子齿迷宫密封的泄漏量均随转

速的增加而减小。 这是因为随着转速的增加， 转子与

静子之间的有效通流面积减小， 因此通过齿顶间隙的

泄漏量减小。

图 ５　 压比对泄漏量的影响

Ｆｉｇ􀆰 ５ Ｒｅｌａｔｉｏｎｓｈｉｐ ｂｅｔｗｅｅｎ ｐｒｅｓｓｕｒｅ ｒａｔｉｏ ａｎｄ ｌｅａｋａｇｅ

图 ６　 转速对泄漏量的影响

Ｆｉｇ􀆰 ６　 Ｒｅｌａｔｉｏｎｓｈｉｐ ｂｅｔｗｅｅｎ ｒｏｔａｔｉｎｇ ｓｐｅｅｄ ａｎｄ ｌｅａｋａｇｅ

３􀆰 １􀆰 ２　 转 ／ 静子齿对迷宫密封泄漏特性影响机制分析

迷宫密封的泄漏区域由射流区与腔内流区 ２ 部分

组成 （如图 ７ 所示）， 其中射流区部分占主体。 由公式

（４） 与 （５） 可得出影响转 ／ 静子齿迷宫密封泄漏量的

因素为流量系数 Ｃｄｉ与泄漏面积 Ａｉ。 比较 ２ 种模型在不

同压比下的流量系数与泄漏量， 结果如图 ８ 所示。
转 ／ 静子齿迷宫密封的理论计算公式与数值模拟公式之

间只差了流量系数 Ｃｄｉ。 从图 ８ 中可以看出， 随着压比

的增加， 转 ／ 静子齿迷宫密封的流量系数变化不大， 且

２ 种结构流量系数的相对偏差为 ０􀆰 ８７％， 因此引起

转 ／ 静子齿迷宫密封泄漏量存在差别的原因并非流量系

数的不同， 而是 ２ 种密封结构的泄漏面积不同。

图 ７　 迷宫密封泄漏区域示意

Ｆｉｇ􀆰 ７　 Ｓｃｈｅｍａｔｉｃ ｏｆ ｌａｂｙｒｉｎｔｈ ｓｅａｌ ｌｅａｋａｇｅ ａｒｅａ
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图 ８　 转 ／ 静子齿迷宫密封泄漏量与流量系数对比

Ｆｉｇ􀆰 ８　 Ｃｏｍｐａｒｉｓｏｎ ｏｆ ｌｅａｋａｇｅ ａｎｄ ｌｅａｋａｇｅ ｃｏｅｆｆｉｃｉｅｎｔ ｏｆ
ｌａｂｙｒｉｎｔｈ ｓｅａｌ ｏｆ ｒｏｔｏｒ ／ ｓｔａｔｏｒ ｔｅｅｔｈ

图 ９ （ ａ） 为静子齿迷宫密封泄漏面积示意图，
图 ９ （ｂ） 为转子齿迷宫密封泄漏面积示意图。 引起

流体泄漏的主要区域为腔内流区， 该泄漏区域的轴向

截面可看成环形， 环形的内径为转子的直径、 外径为

迷宫密封件的直径。 如图 ９ 所示， 静子齿迷宫密封的

泄漏面积 Ｓ１ ＝ πＤ１δ１， 转子齿迷宫密封的泄漏面积

Ｓ２ ＝πＤ２δ２。 其中， Ｄ１为静子齿迷宫密封的环形泄漏

面积内径， Ｄ２为转子齿迷宫密封的环形泄漏面积内

径。 通过图 ９ 中给出的几何参数得出： 转子齿迷宫密

封的泄漏面积 Ｓ２比静子齿迷宫密封的泄漏面积 Ｓ１大

２􀆰 ３８％， 且从图 ８ 中可以看出， 转子齿迷宫密封的泄

漏量始终比静子齿迷宫密封大 ２􀆰 ５８％ ～ ３􀆰 ４９％， 故

转 ／ 静子齿迷宫密封泄漏量的差别归因于二者的泄漏

面积不同。

图 ９　 迷宫密封泄漏区域示意 （ｍｍ）
Ｆｉｇ􀆰 ９　 Ｓｃｈｅｍａｔｉｃ ｏｆ ｌａｂｙｒｉｎｔｈ ｓｅａｌ ｌｅａｋａｇｅ ａｒｅａ （ｍｍ）：

（ａ） ｓｔａｔｏｒ ｔｅｅｔｈ ｌａｂｙｒｉｎｔｈ ｓｅａｌ； （ｂ） ｒｏｔｏｒ
ｔｅｅｔｈ ｌａｂｙｒｉｎｔｈ ｓｅａｌ

３􀆰 ２　 转 ／ 静子齿对迷宫密封动力特性的影响

３􀆰 ２􀆰 １　 转 ／ 静子齿对迷宫密封动力特性系数的影响

图 １０ 给出了转子齿与静子齿迷宫密封在 ４０～ ３２０

Ｈｚ 转子涡动频率下的动力特性系数。 由 １０ （ ａ） 可

知， 在低频下， 转子齿与静子齿迷宫密封的交叉刚度

均为负值， 且转子齿迷宫密封交叉刚度的绝对值大于

静子齿迷宫密封； 而在高频下， 随着转子涡动频率的

增加， 转子齿迷宫密封的交叉刚度由负变正， 静子齿

迷宫密封的交叉刚度仍为负值， 但其绝对值减小。 根

据激振力与转子动力特性系数的关系［２ ２ ］ 可知， 当交

叉刚度 Ｋｘｙ的值为负时， 泄漏流体所产生激振力的方

向与转子的涡动方向相反， 从而抑制了转子系统的失

稳。 因此， 在低频时， 转子齿与静子齿迷宫密封均对

转子系统的稳定性有利； 而在高频时， 转子齿迷宫密

封的交叉刚度由负变正， 当交叉刚度 Ｋｘｙ为正时， 泄

漏流体所产生激振力的方向与转子涡动方向相同， 促

进了转子系统的失稳， 而静子齿迷宫密封的交叉刚度

仍为负， 虽然抑制转子系统失稳的能力降低， 但在使

转子系统稳定性方面远好于转子齿迷宫密封。
由 １０ （ｄ） 可知， 随着转子涡动频率的增加， 静

子齿迷宫密封的直接阻尼逐渐减小， 但其值大于转子

齿迷宫密封。 根据激振力与转子动力特性系数的关

系［ ２ ２］可知， 正直接阻尼将产生一个与转子涡动方向

相反的切向激振力， 同样起到抑制转子失稳的作用。
随着转子涡动频率的增大， 流体的流动状态越发混

乱， 阻尼效果减弱， 由图中可以看出， 静子齿迷宫密

封的直接阻尼始终大于转子齿迷宫密封， 因此静子齿

迷宫密封更有利于转子系统的稳定。
而直接刚度系数 Ｋｘｘ、 Ｋｙｙ反映的是密封腔室内气

流对转子固有频率的影响， 当密封直接刚度为正值

时， 转子的固有频率和临界转速均随之增大。 由

１０ （ｂ）可以看出， 静子齿迷宫密封的直接刚度系数

为正， 转子齿迷宫密封的直接刚度系数为负， 静子齿

迷宫密封使得转子有更高的固有频率， 因此静子齿迷

宫密封更有利于转子系统的稳定。
为综合反映密封动力特性对转子系统稳定性的影

响， 定义有效阻尼 Ｃｅｆｆ与有效刚度 Ｋｅｆｆ如下：
Ｃｅｆｆ ＝Ｃｘｘ－Ｋｘｙ ／ Ω （１６）
Ｋｅｆｆ ＝Ｋｘｘ＋ＣｘｙΩ （１７）
从图 １１ 中可以看出， 静子齿迷宫密封的有效

阻尼比转子齿迷宫密封的有效阻尼大。 有效阻尼的

值越大越有利于转子系统的稳定， 因此静子齿迷宫

密封相比转子齿迷宫密封而言更利于转子系统的稳

定。 从图 １２ 中可以看出， 静子齿迷宫密封的有效

刚度为正， 而转子齿迷宫密封的有效刚度为负， 因

而进一步确定了静子齿迷宫密封更有利于转子系统

的稳定。
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图 １０　 不同转子涡动频率下迷宫密封动力特性系数

Ｆｉｇ􀆰 １０　 Ｌａｂｙｒｉｎｔｈ ｓｅａｌ ｄｙｎａｍｉｃ ｃｈａｒａｃｔｅｒｉｓｔｉｃ ｃｏｅｆｆｉｃｉｅｎｔ ｕｎｄｅｒ ｄｉｆｆｅｒｅｎｔ ｒｏｔｏｒ ｗｈｉｒｌ ｆｒｅｑｕｅｎｃｙ：
（ａ） ｃｒｏｓｓ ｓｔｉｆｆｎｅｓｓ； （ｂ） ｄｉｒｅｃｔ ｓｔｉｆｆｎｅｓｓ； （ｃ） ｃｒｏｓｓ ｄａｍｐｉｎｇ； （ｄ） ｄｉｒｅｃｔ ｄａｍｐｉｎｇ

图 １１　 不同转子涡动频率下有效阻尼

Ｆｉｇ􀆰 １１　 Ｅｆｆｅｃｔｉｖｅ ｄａｍｐｉｎｇ ｃｏｅｆｆｉｃｉｅｎｔ ｕｎｄｅｒ
ｄｉｆｆｅｒｅｎｔ ｒｏｔｏｒ ｗｈｉｒｌ ｆｒｅｑｕｅｎｃｙ

图 １２　 不同转子涡动频率下有效刚度

Ｆｉｇ􀆰 １２　 Ｅｆｆｅｃｔｉｖｅ ｓｔｉｆｆｎｅｓｓ ｃｏｅｆｆｉｃｉｅｎｔ ｕｎｄｅｒ
ｄｉｆｆｅｒｅｎｔ ｒｏｔｏｒ ｗｈｉｒｌ ｆｒｅｑｕｅｎｃｙ

３􀆰 ２􀆰 ２　 转 ／ 静子齿对迷宫密封动力特性影响机制分析

图 １３ 所示为预旋比为 ０ 时转 ／ 静子齿迷宫密封所

受气流激振力与速度矢量图， 图 １４ 所示为预旋比为

０􀆰 ２ 时转 ／ 静子齿迷宫密封所受气流激振力与速度矢

量图。 其中 ｘ 表示径向， ｙ 表示切向， Ｆｒ为径向气流

力， Ｆ ｔ为切向气流力， Ｆ 为转子所受气流激振力的合

力。 从图 １３ 中可以看出当预旋比为 ０ 时， 转子齿与

静子齿迷宫密封中的转子均在做逆时针涡动， ２ 种结

构的转子所受切向气流力的方向向下， 切向速度的方

向向上， 二者的方向相反， 切向气流力抑制了转子自

身的涡动。 对比图 １３ 中的两幅图可以看出， 转子齿

迷宫密封的切向气流力小于静子齿迷宫密封， 二者虽

然都对转子的涡动起到了抑制作用， 但静子齿迷宫密

封对转子涡动的抑制能力比转子齿迷宫密封的抑制能

力强。 从图 １４ 中可以看出， 加入预旋比后， ２ 种结

构的转子所受切向气流力的方向向下， 切向速度方向

向上， 二者的方向仍相反， 切向气流力仍抑制转子自

身的涡动。 且从图 １４ 中的两幅图可以看出， 静子齿

迷宫密封的切向气流力比转子齿迷宫密封大， 仍能得

出静子齿迷宫密封对转子涡动的抑制能力比转子齿迷

宫密封的抑制能力要强。 因此可以得出， 静子齿迷宫

密封更有利于转子系统的稳定。
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图 １３　 预旋比为 ０ 时气流力与速度矢量

Ｆｉｇ􀆰 １３　 Ｖｅｃｔｏｒ ｄｉａｇｒａｍ ｏｆ ｔｈｅ ａｉｒ ｆｏｒｃｅ ａｎｄ ｖｅｌｏｃｉｔｙ ｗｈｅｎ ｔｈｅ ｐｒｅ－ｓｐｉｎ ｒａｔｉｏ ｉｓ ０：
（ａ） ｒｏｔｏｒ ｔｅｅｔｈ ｌａｂｙｒｉｎｔｈ ｓｅａｌ； （ｂ） ｓｔａｔｏｒ ｔｅｅｔｈ ｌａｂｙｒｉｎｔｈ ｓｅａｌ

图 １４　 预旋比为 ０􀆰 ２ 时气流力与速度矢量

Ｆｉｇ􀆰 １４　 Ｖｅｃｔｏｒ ｄｉａｇｒａｍ ｏｆ ｔｈｅ ａｉｒ ｆｏｒｃｅ ａｎｄ ｖｅｌｏｃｉｔｙ ｗｈｅｎ ｔｈｅ ｐｒｅ－ｓｐｉｎ ｒａｔｉｏ ｉｓ ０􀆰 ２：
（ａ） ｒｏｔｏｒ ｔｅｅｔｈ ｌａｂｙｒｉｎｔｈ ｓｅａｌ； （ｂ） ｓｔａｔｏｒ ｔｅｅｔｈ ｌａｂｙｒｉｎｔｈ ｓｅａｌ

４　 结论

建立转 ／ 静子齿迷宫密封泄漏特性与动力特性多

频椭圆涡动求解模型， 分析转 ／ 静子齿迷宫密封的泄

漏特性与动力特性， 揭示转 ／ 静子齿迷宫密封的泄漏

特性与动力特性影响机制， 得出以下结论：
（１） 转 ／ 静子齿迷宫密封的泄漏量均随压比的增

加而增大， 在 １２ ０００ ～ ２４ ０００ ｒ ／ ｍｉｎ 转速下， 随转速

的增加而减小， 且转子齿迷宫密封的泄漏量始终高于

静子齿迷宫密封。
（２） 影响转 ／ 静子齿迷宫密封泄漏量的因素为泄

漏面积， 在文中研究工况下， 转子齿迷宫密封的泄漏

面积比静子齿迷宫密封高 ２􀆰 ３８％， 其泄漏量比静子

齿迷宫密封高 ２􀆰 ５８％～３􀆰 ４９％。
（３） 转子齿迷宫密封的有效阻尼小于静子齿迷

宫密封， 在文中研究工况下， 静子齿迷宫密封的平均

有效阻尼是转子齿迷宫密封的 １􀆰 ７２ 倍， 因此静子齿

迷宫密封更有利于转子系统的稳定。
（４） 在文中研究工况下， 转 ／ 静子齿迷宫密封的

转子所受到的气流激振力均对其自身的涡动起到了抑

制作用， 静子齿迷宫密封对转子涡动的能力强于转子

齿迷宫密封， 因此静子齿迷宫密封更有利于转子系统

的稳定。
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摘要： 为研究船体横倾角对顺倒车工况下船用减速器润滑流场特性及搅油功率损失变化规律的影响， 采用移动粒

子半隐法 （Ｍｏｖｉｎｇ Ｐａｒｔｉｃｌｅ Ｓｅｍｉ－ｉｍｐｌｉｃｉｔ Ｍｅｔｈｏｄ， ＭＰＳ） 对 ８ 种工况下的船用减速器内部润滑流场进行数值仿真分析。
仿真结果表明： 同一转速、 初始润滑油量和横倾角下， 船用减速器在顺车工况下的润滑性能优于倒车工况下的润滑性

能； 顺车工况高速飞溅油液主要处于输出齿轮与传动齿轮啮合区， 倒车工况高速飞溅油液主要处于溅起液面与输出齿

轮周面相交位置。 通过分析不同工况下初始液面上粒子数目的变化情况， 发现横倾角为 ３０°时箱内溅起润滑油粒子数

最多， 润滑效果最好； 齿轮搅油功率损失随横倾角增大而增大， 且在同一横倾角下船用减速器顺倒车工况的搅油功率

损失波动幅度均趋于收敛， 其均值大致相同。
关键词： 船用减速器； 横倾角； 流场特性； 润滑性能； 搅油功耗
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　 根据联合国 （ＵＮ） 的统计， 全球 ９０％以上的贸

易是通过海运进行的。 船用减速器作为船舶动力传动

系统的重要组成部分， 主要起速度调节的作用， 而船

用减速器能耗直接影响船舶航行效率， 降低船舶续航

时长和安全性。 研究表明， 高速工况下， 齿轮搅油功

耗可达齿轮箱总功耗的 ５０％以上［１］。 因此， 研究船

用减速器搅油功率损失对海运业节能减排和提高船舶



航行安全性有重要意义。 国内外学者对齿轮搅油的动

态能耗特性进行了深入研究。 王斌等人［ ２ ］ 从理论、
仿真和实验方面分析了影响齿轮搅油功耗的各种因

素， 并提出了降低搅油功耗的方法。 谢迟新等［ ３ ］ 利

用 ＭＰＳ 法分析多工况下轨道交通传动装置的搅油功

耗。 郭栋等人［ ４ ］ 建立搅油阻力矩的理论模型， 分析

转速、 浸油深度和齿宽对齿轮搅油阻力距的影响。 王

翔等人［ ５ ］应用 ＭＰＳ 法分析了不同油量下减速箱的搅

油流场， 得出使减速箱处于最佳润滑状态下的最佳油

量。 ＣＨＥＮ 和 ＭＡＴＳＵＭＯＴＯ［ ６ ］通过实验分析齿轮啮合

相对位置和齿轮箱形状对齿轮搅油功耗的影响。
ＷＡＮＧ 等［ ７］分析了变速器传动效率的影响因素， 推

导出直齿 ／ 斜齿齿轮在弹流润滑条件下的理论功率损

失计算公式， 得出搅油功耗为传动系统主要功耗。
ＳＥＥＴＨＡＲＡＭＡＮ 等［ ８ ］提出了基于物理学的流体力学

模型来预测由于直齿轮对搅油引起的功率损失。 张和

平等［ ９］通过试验研究不同黏度润滑油对变速箱传动

效率的影响， 验证了低黏度能降低搅油功耗。 张佩等

人［ １０］设计一种新型搅油功率损耗测量的多功能试验

装置， 分析了不同齿形对齿轮搅油功率损失的影响。
李晏等人［ １１ ］利用 ＭＰＳ 法研究不同浸油深度、 转速和

齿宽的单齿斜齿轮搅油功耗， 得出齿轮转速对搅油损

失的影响最大。 ＨＵ 等［ １２］利用经实验验证的飞溅润滑

仿真模型计算螺旋锥齿轮传动齿轮箱的搅油损失。
ＭＡＳＴＲＯＮＥ 等［ １３］提出一种基于计算流体力学的预测

齿轮箱润滑油流量和搅油功率损失的方法， 并通过实

验验证该方法的准确性。 鲍和云等［ １４］ 对齿轮箱内部

进行动态数值模拟， 以研究齿轮转速、 浸油深度和润

滑油黏度对搅油功耗及温度场的影响。 ＬＩＵ 等［ １５］ 应

用光滑粒子流体动力学方法研究了在不同转速与温度

下变速箱润滑流场特性及搅油功耗规律。
然而， 目前鲜有文献对基于横倾角船用减速器的

搅油功耗开展研究。 本文作者以某型号船用减速器为

研究对象， 应用 ＭＰＳ 法对船用减速器搅油损失进行

数值仿真， 分析了船用减速器在顺车和倒车工况下基

于不同横倾角的船用减速器润滑流场特性及搅油功率

损失情况。
１　 ＭＰＳ 法基本理论

ＭＰＳ 法为无网格法， 借助 “梯度方程”， “拉普

拉斯变换” 等将流体力学的基本方程 Ｎａｖｉｅｒ －Ｓｔｏｋｅｓ
离散化， 从而进行有效计算。
１􀆰 １　 控制方程

假设减速器内润滑油流体是不可压缩的黏性流

体， 其基础控制方程是 Ｃｏｎｔｉｎｕｕｍ 方程和 Ｎａｖｉｅｒ －
Ｓｔｏｋｅｓ 方程：

（１） Ｃｏｎｔｉｎｕｕｍ 方程 （质量守恒定律） 为

ｄρ
ｄｔ

＝ ０ （１）

（２） Ｎａｖｉｅｒ－Ｓｔｏｋｅｓ 方程 （动量守恒定律） 为

ｄｖ
ｄｔ

＝ －

Δｐ
ρ

＋μ Δ２ｖ＋ｇ （２）

式中： ρ 为密度； ｖ 为速度； μ 为运动黏性系数；
ｇ 为重力加速度

１􀆰 ２　 核函数与粒子密度

ＭＰＳ 法中， 粒子间的相互作用是通过两粒子间

的距离加权函数计算的。 一般情况下， 两粒子间发生

相互作用的距离需小于粒子大小的 ２ ～ ４ 倍。 核函数

公式为

ｗ（ ｒ）＝
ｒｅ
ｒ
－１　 　 （ ｒ＜ｒｅ）

０ （ ｒ≥ｒｅ）

ì

î

í
ïï

ïï
（３）

式中： ｒ 为两粒子之间的距离； ｒｅ 为最大有效作

用距离。
当 ｒ＜ｒｅ 时， 有效半径内的粒子之间存在相互作

用， 可通过核函数计算； 当 ｒ≥ｒｅ 时， 粒子之间距离

大于有效半径， 粒子之间不存在相互作用。
粒子密度用于判断粒子 ｉ 与周边粒子数的存在程

度， 一般用于计算有效半径内的粒子数， 即

ｎ ｉ ＝ ∑
ｊ≠ｉ

ｗ（ ｒ） （４）

式中： ｎ ｉ 为粒子密度。
１􀆰 ３　 粒子作用模型

梯度矢量模型用于计算粒子之间的作用效果， 粒

子的物理量根据距离进行加权平均计算。 基于非正常

扩散， ＭＰＳ 法中是通过拉普拉斯模型根据周边粒子

分配物理量， 梯度矢量模型及拉普拉斯模型如下：

〈Ñφ〉 ｉ ＝
ｄ
ｎ０
∑
ｊ≠ｉ

φ ｊ － φｉ

ｒ ｊ － ｒｉ

ｒ ｊ － ｒｉ( )

ｒ ｊ － ｒｉ
ｗ ｒ ｊ － ｒｉ( )

（５）

〈 Δ２ｖ〉 ｉ ＝
２ｄ
ｎ０
∑
ｊ≠ｉ

ｗ（ ｒｊ － ｒｉ ）
ｒ ｊ － ｒｉ

２ （ｕ ｊ － ｕｉ） （６）

式中： φ 为粒子物理参数标量； ｒｉ 和 ｒ ｊ 为粒子坐

标矢量； ｎ０ 为粒子数密度常数； ｄ 为空间维度。
２　 船用减速器模型及参数设置

２􀆰 １　 结构参数及传动路线

研究模型为二级平行轴斜齿轮船用减速器， 减速

比为 ± ２􀆰 ８１， 中心距为 １９０ ｍｍ， 转速输入范围为

７５０～１ ８００ ｒ ／ ｍｉｎ， 其简化模型如图 １ 所示。 由于齿轮

啮合间隙较小， 采用 ＭＰＳ 法在处理齿轮对接触时容

易造成发散， 文中用分离法对齿轮对的中心距进行调
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整以保证齿轮搅油仿真的顺利进行。 根据文献［１６］
的研究， 用分离法的齿轮处理方法获得的润滑油飞溅

效果更加符合实际情况， 搅油功率损失与试验结果基

本一致。

图 １　 船用减速器三维简化模型

Ｆｉｇ􀆰 １　 Ｓｉｍｐｌｉｆｉｅｄ ３Ｄ ｍｏｄｅｌ ｏｆ ｍａｒｉｎｅ ｒｅｄｕｃｅｒ

船用减速器主要由 ５ 个斜齿轮组成， 各齿轮参数

见表 １。

表 １　 船用减速器齿轮参数

Ｔａｂｌｅ １　 Ｔｈｅ ｂａｓｉｃ ｐａｒａｍｅｔｅｒｓ ｏｆ ｇｅａｒｓ ｏｆ ｍａｒｉｎｅ ｒｅｄｕｃｅｒ

齿轮 齿数
模数

ｍ ／ ｍｍ
螺旋角

θ ／ （°）
旋向

齿宽

Ｂ ／ ｍｍ

Ｚ１ ５８ ３ ２５ 右 ５０
Ｚ２ ５８ ３ ２５ 左 ５０
Ｚ３ ２７ ３．５ ２０ 左 ７０
Ｚ４ ２７ ３．５ ２０ 左 ７０
Ｚ５ ７６ ３．５ ２０ 右 ７０

船用减速器顺倒车传动系统运动简图如图 ２、 ３
所示， Ｃ１ 为输入轴， Ｃ２ 为中间轴， Ｃ３ 为输出轴， ａ、
ｂ 为离合器， Ｚ１ 为输入齿轮， Ｚ２、 Ｚ３ 和 Ｚ４ 为传动齿

轮， Ｚ５ 为输出齿轮， 整个结构为空间啮合传动。 传

动路线如下：
①顺车传动线路： 如图 ２ 所示， 驱动力经输入轴

Ｃ１ 输入， 带动输入齿轮 Ｚ１， 顺车离合器 ａ 闭合， 传

动齿轮 Ｚ３ 与输入齿轮 Ｚ１ 同步转动， 传动齿轮 Ｚ３ 与

输出齿轮 Ｚ５ 啮合传动， 动力输出轴 Ｃ３ 输出。 倒车

离合器 ｂ 脱开， Ｚ１、 Ｚ３、 Ｚ４ 为顺时针方向转动， Ｚ２、
Ｚ５ 为逆时针方向转动。

②倒车传动线路： 如图 ３ 所示， 驱动力经输入轴

Ｃ１ 输入， 带动输入齿轮 Ｚ１， 传动齿轮 Ｚ２ 与输入齿

轮 Ｚ１ 啮合传动， 倒车离合器 ｂ 闭合， 传动齿轮 Ｚ４ 与

输入齿轮 Ｚ２ 同步转动， 传动齿轮 Ｚ４ 与输出齿轮 Ｚ５
啮合传动， 动力输出轴 Ｃ３ 输出。 顺车离合器 ａ 脱开，
Ｚ１、 Ｚ５ 为顺时针方向转动， Ｚ２、 Ｚ４、 Ｚ３ 为逆时针方

向转动。

图 ２　 船用减速器顺车传动示意

Ｆｉｇ􀆰 ２　 Ｍｏｖｉｎｇ ｔｒａｎｓｍｉｓｓｉｏｎ ｏｆ ｍａｒｉｎｅ ｒｅｄｕｃｅｒ

图 ３　 船用减速器倒车传动示意

Ｆｉｇ􀆰 ３　 Ｂａｃｋｗａｒｄ ｔｒａｎｓｍｉｓｓｉｏｎ ｏｆ ｍａｒｉｎｅ ｒｅｄｕｃｅｒ

２􀆰 ２　 仿真环境参数设置

船舶设计时需考虑船舶航行的稳定性， 根据在国

际海事组织 （ＩＭＯ） 对船舶完整稳性的要求， 船舶横

倾角需在 ０°～３０°之间。 在风浪作用下， 船舶在航行过

程主要处于横倾状态， 船舶的横倾角和船用减速器横

倾角相同。 由于船用减速器箱体呈左右对称， 船用减

速器左倾与右倾时箱体内腔油液晃动呈对称趋势。 文

中研究的船用减速器传动装置主要布置在箱体左侧，
因此选取船舶安全稳定航行时船用减速器左倾状态作

为研究对象， 可有效分析传动系统的搅油功率损耗。
选取顺倒车时的 ４ 种倾角 （８ 种工况） 进行分

析， 设定输入转速和初始油量相同， 横倾角 θ 分别取

０°、 １０°、 ２０°、 ３０°。
运用 ＭＰＳ 法对船用减速器箱体内腔的润滑油进

行粒子化处理， 设置解析时间为 ４ ｓ， 仿真结果输出

时间间隔为 ０􀆰 １ ｓ， 仿真环境设置如表 ２ 所示。
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表 ２　 ＭＰＳ 仿真环境设置

Ｔａｂｌｅ ２　 ＭＰＳ ｓｉｍｕｌａｔｉｏｎ ｅｎｖｉｒｏｎｍｅｎｔ
参数 数值或类型

油量 Ｖ ／ Ｌ ０．８９
润滑油密度 ρ ／ （ｋｇ·ｍ－３） ８３６
运动黏度 ν ／ （ｍ２·ｓ－１） １×１０－６

粒子数 Ｎ ／ 个 ９８８ ２３０
粒子直径 Ｄ ／ ｍｍ ０．６

重力加速度 ｇ ／ （ｍ·ｓ－２） －９．８
输入轴转速 ｎ１ ／ （ ｒ·ｍｉｎ－１） １ ０００
输出轴转速 ｎ２ ／ （ ｒ·ｍｉｎ－１） ±３５５．２７

压力类型 Ｐ 隐性的

表面张力类型 σ ＣＳＦ
黏度类型 η 隐性的

船用减速器模型内润滑油体积 Ｖ 与粒子数目 Ｎ
的关系为

Ｖ＝ １
６
πＮＤ３ （７）

３　 船用减速器内部流场特性及润滑效果分析

３􀆰 １　 流场特性分析

图 ４ 和图 ５ 分别为 θ 在 ０°、 １０°、 ２０°、 ３０°时的

船用减速器顺车和倒车工况下的粒子速度场分布云

图。 从工况 １ ～ ８ 可知， 转速和润滑油量相同时， 随

着 θ 的增大， 船用减速器内腔处于高速流动的粒子数

占比越大， 越多油液粒子越过齿顶对齿轮做飞溅润滑

作用， 部分飞溅润滑油被顶部挡住沿内壁下滴， 且顶

部油液下滴位置正好处于齿轮传动上方， 增强了润滑

效果； 其余飞溅润滑油粒子运动至箱体右内腔随即下

落至箱内底部， 使传动系统左侧润滑更充分。
由于输入齿轮 Ｚ１ 和传动齿轮 Ｚ３ 安装位置处于船

用减速器箱体最上方， 只能通过其他齿轮转动带动油

液做飞溅润滑； 传动齿轮 Ｚ２ 和输出齿轮 Ｚ５ 大部分接

触面处于浸油状态， 有较好的润滑效果。 船用减速器

主要由输出齿轮 Ｚ５ 和传动齿轮 Ｚ２ 转动加快油液流动

和飞溅， 为传动系统提供良好润滑条件。
对比工况 １～４ 与工况 ５ ～ ８ 对比可看出， 在同一

倾角的工况下， 船用减速器箱在顺车工况下的润滑油

流动性比倒车工况下的润滑油流动性更强， 处于飞溅

状态的粒子数也更多， 即顺车工况下船用减速器传动

系统的润滑效果更佳。 对比 ８ 种工况下润滑效果可

知， 在顺车且倾角 θ 为 ３０°时， 啮合区域润滑油量和

飞溅油液粒子最多， 润滑效果最好。

图 ４　 顺车不同倾角工况下速度场分布云图

Ｆｉｇ􀆰 ４　 Ｖｅｌｏｃｉｔｙ ｆｉｅｌｄ ｄｉｓｔｒｉｂｕｔｉｏｎ ｕｎｄｅｒ ｄｉｆｆｅｒｅｎｔ ｈｅｅｌｉｎｇ ａｎｇｌｅ ｉｎ ｍｏｖｉｎｇ ｃｏｎｄｉｔｉｏｎ
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图 ５　 倒车不同倾角工况下速度场分布云图

Ｆｉｇ􀆰 ５　 Ｖｅｌｏｃｉｔｙ ｆｉｅｌｄ ｄｉｓｔｒｉｂｕｔｉｏｎ ｕｎｄｅｒ ｄｉｆｆｅｒｅｎｔ ｈｅｅｌｉｎｇ ａｎｇｌｅ ｉｎ ｂａｃｋｗａｒｄ ｃｏｎｄｉｔｉｏｎ

　 　 同一转速和油量工况下， θ 为 ０°时， 输出齿轮 Ｚ５
处于浸油润滑状态， 齿轮转动时， 输出齿轮 Ｚ５ 齿面
周边的粒子随齿轮运动而发生飞溅， 增强其余齿轮的
润滑效果； θ 取值为 １０°、 ２０°、 ３０°时， 传动齿轮 Ｚ２、
Ｚ４ 和输出齿轮 Ｚ５ 浸油面积增大， 润滑油飞溅运动主
要是传动齿轮 Ｚ２、 Ｚ４ 和输出齿轮 Ｚ５ 齿面周边的粒
子随齿轮运动而发生飞溅。 而输入齿轮 Ｚ１ 和传动齿
轮 Ｚ３ 主要依靠润滑油飞溅运动所溅起的油液来提高
齿轮传动的润滑效果。 θ 取值越大， 船用减速器内部
处于被润滑油浸没的齿轮表面就越多， 初始润滑条件
越优， 做无规则的飞溅运动的润滑油粒子数目更多，
速度更快， 齿轮啮合间隙的瞬时润滑油量越多， 润滑
效果变化越明显， 润滑效果越好。

在同一倾角工况下， 船用减速器在顺车工况下的
润滑油粒子飞溅数目比倒车工况下的润滑油粒子飞溅
数目多， 飞溅速度和箱内润滑油流速更快， 润滑范围
更广， 润滑效果更好。

由图 ４ 可知， 顺车工况下， 输出齿轮 Ｚ５ 为顺时
针转动， 箱内底部油液随输出齿轮 Ｚ５ 带动至啮合区，
输出齿轮 Ｚ５ 与传动齿轮 Ｚ３、 Ｚ４ 啮合处存在泵吸作
用， 啮合位置附近油液粒子受压较大， 油液飞溅速度

出现局部峰值； 部分油液随齿轮转动飞溅至箱体内部
最高处后， 由于重力作用做抛物线运动下落， 使油液
运动速度加快， 因此， 在船用减速器箱体右侧弧形内
腔处油液粒子飞溅速度也出现局部峰值。

由图 ５ 可知， 倒车工况下， 由于输出齿轮 Ｚ５ 为
逆时针转动， 油液随输出齿轮发生飞溅运动区域主要
处于箱体右侧空腔处， 油液飞溅速度局部高峰主要出
现在输出齿轮 Ｚ５ 齿面周边， 此时处于运动的润滑油
粒子主要分布在箱体右侧内腔处。 θ 增大， 传动齿轮
Ｚ２、 Ｚ４ 和输出齿轮 Ｚ５ 部分齿面浸没在润滑油内， 油
液飞溅运动主要是由于传动齿轮 Ｚ２ 和输出齿轮 Ｚ５ 转
动， 油液飞溅速度局部高峰主要出现在传动齿轮 Ｚ２、
Ｚ４ 和输出齿轮 Ｚ５ 的齿面周边。
３􀆰 ２　 润滑效果分析

船用减速器工作时， 处于润滑油初始液面以上的
粒子主要附着于齿轮面做浸油润滑或越过齿顶做飞溅
润滑， 初始液面上的粒子数目直接反映了传动系统润
滑情况。 以初始润滑油液面为基准， 在仿真过程中对
８ 种工况下处于基准液面上的粒子数目进行监测， 分
析船用减速器内传动系统的润滑情况。

由图 ６ 和图 ７ 可知， 在 ０～１􀆰 ５ ｓ 时 （船用减速器
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启动初期）， 齿轮处于加速转动状态， 飞溅粒子数瞬
时增幅度大。 图 ６ 和图 ７ 中的曲线在 ０􀆰 ３ ｓ 附近出现
拐角， 这主要是由于油液粒子首次向输出齿轮 Ｚ５ 与
传动齿轮 Ｚ４ 啮合区域流动时， 油液粒子撞击传动齿
轮 Ｚ４ 和输出齿轮 Ｚ５ 的啮合缝隙产生回弹， 油液发生
对流， 飞溅粒子数增速减慢。 当油液首次通过齿轮啮
合区域出后， 啮合区域形成油液通道， 油液粒子流速
加快， 飞溅粒子数急速增长。

图 ６　 顺车工况下飞溅粒子数变化曲线

Ｆｉｇ􀆰 ６　 Ｖａｒｉａｔｉｏｎ ｃｕｒｖｅｓ ｏｆ ｓｐｌａｓｈｅｄ ｐａｒｔｉｃｌｅ
ｎｕｍｂｅｒ ｉｎ ｍｏｖｉｎｇ ｃｏｎｄｉｔｉｏｎ

图 ７　 倒车工况下飞溅粒子数变化曲线

Ｆｉｇ􀆰 ７　 Ｖａｒｉａｔｉｏｎ ｃｕｒｖｅｓ ｏｆ ｓｐｌａｓｈｅｄ ｐａｒｔｉｃｌｅ
ｎｕｍｂｅｒ ｉｎ ｂａｃｋｗａｒｄ ｃｏｎｄｉｔｉｏｎ

在 １􀆰 ５～２􀆰 ５ ｓ 时 （齿轮转速刚达到恒定转动速度
时）， 箱内油液搅动充分， 飞溅粒子数达到最大值；
在 ２􀆰 ５～４ ｓ 时 （齿轮保持稳定传动状态）， 由于启动
初期飞溅至箱体顶部的油液粒子掉落至箱内底部， 处
于初始液面以上的粒子数目缓慢减少， 齿轮转速逐渐
稳定， 箱内飞溅粒子数目逐渐趋于稳定。 在同一倾角
的顺倒车工况下， 船用减速器的传动系统趋于稳定传
动状态时， 粒子飞溅数目相差不大， 箱内润滑效果相
近， 随着齿轮系转速的增加， 各搅油力矩损失增大，
齿轮系的润滑效果也逐渐变好。 船用减速器箱体横倾
角 θ 越大， 齿轮浸润面积越多， 飞溅粒子数越多， 润
滑效果越好。

４　 齿轮搅油功耗分析
顺倒车工况下的船用减速器搅油功率损失仿真结

果如图 ８ 和图 ９ 所示。

图 ８　 顺车工况下力矩损失变化曲线

Ｆｉｇ􀆰 ８　 Ｔｏｒｑｕｅ ｌｏｓｓ ｃｕｒｖｅｓ ｉｎ ｍｏｖｉｎｇ ｃｏｎｄｉｔｉｏｎ

图 ９　 倒车工况下力矩损失变化曲线

Ｆｉｇ􀆰 ９　 Ｔｏｒｑｕｅ ｌｏｓｓ ｃｕｒｖｅｓ ｉｎ ｂａｃｋｗａｒｄ ｃｏｎｄｉｔｉｏｎ

０～２􀆰 ５ ｓ 时， 搅油力矩曲线上下振荡幅度较大，
搅油力矩损失值变化大， 主要是由于传动系统的齿轮
处于转速低并加速转动状态， 还没达到匀速稳定转动

状态； 同时， 由于油液初始为静止状态， 油液因齿轮
转动由静止变为剧烈震荡状态， 油液对齿轮阻力较
大， 油液粒子瞬时速度差较大， 齿轮搅油力矩变化较
大， 力矩损失较大。

２􀆰 ５～ ４ ｓ 时， ８ 种工况的搅油力矩曲线振荡幅度

减小， 逐渐趋于相对平稳状态， 主要是由于此时齿轮
转速已处于匀速稳定转动状态， 大部分油液粒子已具
有一定的速度， 粒子初速度方向与传动齿轮转动方向
相同， 润滑油液逐渐变平稳， 飞溅的油液量与箱体底
部油液量变化不大， 油液对齿轮阻力趋于稳定值。 船

用减速器箱体横倾角 θ 越大， 齿轮搅油力矩损失越
大， 且顺车工况下搅油力矩损失比倒车工况下更趋于
稳定， 力矩损失曲线变化幅度更小。

结合上述研究结果分析可知： （１） 船舶可通过
搭载抗横倾装置以减小船体横倾幅度， 使船用减速器
处于较小横倾角状态， 可有效降低搅油功耗； （２）
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由于船用减速器到达稳定传动状态前， 搅油功耗较
大， 且瞬时变化较大， 通过减少船舶的刹车次数和加
速次数， 使船用减速器搅油功耗趋于较小收敛值， 可
有效降低搅油功耗； （３） 船用减速器进入稳定运行

的时间越短， 搅油功耗越快趋于较小收敛值， 因此缩
短船舶起步时间能有效降低搅油功耗。
５　 结论

（１） 根据流场特性分析， 船用减速器在同一横
倾角时， 传动系统在顺车工况下的润滑效果比倒车工

况下的润滑效果更好。
（２） 船用减速器横倾角增大， 初始液面以上的

附着在齿轮面和啮合区的油量增加， 油液飞溅效果增

强， 润滑性能更优。
（３） 顺车工况时高速飞溅油液主要处于输出齿

轮与传动齿轮啮合区； 倒车工况时高速飞溅油液主要
处于溅起液面与输出齿轮周面相交位置。

（４） 船用减速器的搅油功率损失随着横倾角增
大而增大。 搅油功率损失为非线性变化， 且前期波动
幅度较大； 当传动系统稳定运行时， 搅油功率损失波

动变小， 逐渐趋于稳定， 且顺倒车不同横倾角工况下
的搅油功率损失稳定值相近。
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摘要： 为探讨离子液体的加入对环氧树脂固化过程及摩擦学性能的影响， 制备离子液体 （１－丁基－３－甲基咪唑六

氟磷酸盐） 改性环氧树脂复合材料， 并通过红外光谱、 核磁共振氢谱、 扫描电镜元素分析等考察离子液体在环氧树脂

中的存在及分散状态， 分析离子液体含量对复合材料动态热力学性能及减摩抗磨性能的影响。 结果表明： 离子液体与

环氧树脂本体及固化剂均未发生化学反应， 离子液体在环氧树脂内部均匀分布并与环氧树脂形成了均一的体系； 离子

液体起到了塑化剂的作用进而改变了环氧树脂理化和摩擦性能； 随着离子液体含量的增加， 环氧树脂复合材料硬度、
弯曲强度和模量呈现先增大而后降低的趋势； 离子液体的加入明显降低了环氧树脂的摩擦因数， 但抗磨性能略有下

降。 当离子液体质量分数为 １０％时， 复合材料的减摩抗磨性能较好。
关键词： 离子液体； 环氧树脂； 摩擦学性能； 复合材料； 力学性能
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　 环氧树脂因其优良的力学性能、 高黏结强度及优

异的电性能， 被广泛应用于电子电器、 航空航天等领

域。 但由于固化后的环氧树脂内应力大、 抗冲击性

差， 限制了它的应用。 因此选择合适的固化剂以及增

韧剂是改善环氧树脂复合材料的有效手段。
离子液体是一类在室温或接近室温下呈液态的融

熔盐， 一般由有机阳离子和无机阴离子组成。 离子液

体具备非挥发性， 被公认为是符合绿色化学理念的溶



剂与材料［１］。 离子液体作为绿色反应溶剂也早已被用
于润滑油领域， 故采用离子液体改性环氧树脂摩擦学
性能具备一定的理论研究基础与可行性。 中科院兰州
化物所刘维民院士［ ２］ 团队在离子液体润滑材料方面
深耕多年， 从宏观和微观角度深入研究了离子液体作
为润滑剂的优势和离子液体与其他固体润滑剂间的协
同作用机制。 离子液体分子结构可控、 稳定性好、 分
子活性低、 不易发生危害等特点也使得其能用于聚合
物改性行业中。 目前离子液体被用作增塑剂、 润滑
剂［ ３－７］、 成核剂以及抗静电剂等， 在聚合物改性方面
已得到广泛的应用。 刘晖等人［８］用聚醚吡啶离子液体
增韧改性环氧树脂， 使其韧性得到显著的提高。 李继
新等［９］用咪唑型聚醚离子液体与通用型环氧树脂进
行共混， 大幅提高了环氧树脂的冲击性能。 ＳＡＮＥＳ
等［１ ０］将少量 （质量分数 １􀆰 ５％） 咪唑型离子液体用

于脂族胺固化的环氧体系中， 可改善环氧树脂的耐磨
损性。 ＳＡＮＥＳ 等［３］ 考察了离子液体作润滑剂与石墨
烯等其他材料的协同作用机制， 以及对环氧树脂摩擦
学性能的影响。 然而目前从化学反应角度考虑离子液
体的加入对环氧树脂固化过程的影响研究较少。

本文作者采用离子液体直接改性环氧树脂， 并通
过红外光谱， 核磁共振氢谱以及扫描电镜考察了离子
液体对环氧树脂固化反应的影响及其在树脂内部的分
散状态， 同时还考察了离子液体对环氧树脂动态热力
学性能及摩擦学性能的影响， 为离子液体在聚合物改
性方面的应用提供了理论支撑。
１　 试验部分
１􀆰 １　 试剂与仪器

文中采用的试剂和仪器见表 １， 采用的离子液体
化学结构如图 １ 所示。

表 １　 试剂与仪器

Ｔａｂｌｅ １　 Ｒｅａｇｅｎｔｓ ａｎｄ ｉｎｓｔｒｕｍｅｎｔｓ
药品 ／ 仪器名称 纯度 ／ 型号 生产厂家

１－丁基－３－甲基咪唑六氟磷酸盐（ＩＬ） ≥９９％ 中国科学院兰州化学物理研究所

环氧树脂（ＥＰ） 双酚 Ａ 中国石化

３，３’二氯－４，４’－二苯甲基烷二胺（ＭＯＣＡ） 山东大大化工有限公司

傅里叶变换红外光谱仪 ＩＦＳ １２０ＨＲ 德国 Ｂｒｕｋｅｒ 公司

核磁共振波谱仪 Ａｖａｎｃｅ ＮＥＯ 德国 Ｂｒｕｋｅｒ 公司

动态热力学性能分析仪 ＤＭＡ２４２ 德国 ＮＥＴＺＳＣＨ 公司

万能试验机 ＷＥＷ－３００Ｂ 承德金建

多功能立式摩擦磨损试验机 ＭＶＦ－２Ａ 济南时代试金

橡塑邵尔 Ｄ 硬度计 ＬＸ－Ｄ 江都市明珠试验机械厂

　 　
图 １　 离子液体化学结构

Ｆｉｇ􀆰 １　 Ｃｈｅｍｉｃａｌ ｓｔｒｕｃｔｕｒｅ ｏｆ ｉｏｎｉｃ ｌｉｑｕｉｄｓ

１􀆰 ２　 复合材料 ＥＰ ／ ＩＬ 的制备

取一定量离子液体放于烧杯中， 然后在烧杯中加

入一定量的环氧树脂， 在 ７０ ℃的温度下机械搅拌使其

充分混合； 然后加入化学计量的固化剂 ＭＯＣＡ 并搅拌

均匀后， 在真空烘箱中除去气泡后倒入预热的铝合金

模具中， 在 １２０ ℃下固化 ６ ｈ 后， 取出切样备用。 采用

上述方法分别制备了离子液体质量分数为 １％、 ５％、
１０％、 ２０％、 ３０％的 ５ 种复合材料。 同时按上述方法制

备未加入离子液体改性的环氧树脂固化产物。
１􀆰 ３　 测试与表征

采用傅里叶变换红外光谱仪对树脂、 离子液体及

固化剂进行扫描并且对其任意两两组合再次进行扫
描， 扫描频率为 ４ ｃｍ－１， 扫描次数为 ３２。 采用 Ｂｒｕｋｅｒ
核磁共振仪对 ＩＬ、 ＥＰ、 催化剂、 ＩＬ 与 ＥＰ 复合材料
以及 ＩＬ 与催化剂的混合物进行 １Ｈ－ＮＭＲ 谱扫描，
ＤＭＳＯ－ｄ６为溶剂。 采用原子力显微镜对 ＥＰ ／ ＩＬ 复合
材料进行表面相分析。 采用动态热力学性能分析仪双
悬臂模式， 在 １ Ｈｚ 频率下对 ＥＰ 以及 ＩＬ 改性 ＥＰ 复合
材料进行热力学及内耗性能分析。 采用万能试验机参
考国标 ＧＢ ／ Ｔ ９３４１—２００８ 测量弯曲强度和模量。 采用
销盘式摩擦副， 以面面接触模式考察环氧树脂复合材
料的摩擦学性能， 摩擦副采用 ＧＣｒ１５ 轴承钢， 摩擦试
验条件为比压 ０􀆰 ５ ＭＰａ， 线速度 ０􀆰 ５ ｍ ／ ｓ。
２　 结果与讨论
２􀆰 １　 红外光谱分析

为分析离子液体对环氧树脂的影响， 对离子液
体、 环氧树脂、 固化剂及其混合物进行了红外光谱分
析。 为了探讨离子液体对树脂固化过程的影响， 离子
液体和纯树脂及其固化剂的混合物同样经过了 １２０

７５２０２２ 年第 ３ 期 武志成等： 离子液体改性环氧树脂复合材料摩擦学性能研究 　 　 　



℃、 ６ ｈ 的处理。 由图 ２ （ａ） 可以看出， ＩＬ 与固化剂
ＭＯＣＡ之间并没有发生化学反应， 并且结合固化后的
复合材料红外谱图 （见图 ２ （ｂ） ） 也可以看出， 离

子液体与纯树脂之间同样也没有发生化学反应， 但是
当离子液体加入到树脂中后， 由于与分子链间的相互
作用， 从而减弱了其自身的红外特征。

图 ２　 ＩＬ、 ＥＰ、 ＭＯＣＡ 以及其各类混合物的红外光谱 （图 （ｂ） 中环氧树脂均采用了 ＭＯＣＡ 作为固化剂成型）
Ｆｉｇ􀆰 ２　 Ｉｎｆｒａｒｅｄ ｓｐｅｃｔｒａ ｏｆ ＩＬ， ＥＰ， ＭＯＣＡ ａｎｄ ｔｈｅｉｒ ｍｉｘｔｕｒｅｓ （ＭＯＣＡ ｉｓ ｕｓｅｄ ａｓ ｃｕｒｉｎｇ ａｇｅｎｔ ｆｏｒ ｅｐｏｘｙ ｒｅｓｉｎ ｉｎ ｔｈｅ （ｂ） ｆｉｇｕｒｅ）

２􀆰 ２　 核磁共振分析

图 ３ 示 出 了 ＩＬ、 ＥＰ、 ＩＬ 与 纯 ＥＰ 复 合 物、
ＭＯＣＡ、 ＩＬ 与 ＭＯＣＡ 的核磁共振谱图。 从图中氢谱数
据可以看出， 在图 ３ （ｄ） 中并没有图 ３ （ａ）、 （ｃ）
以外的新的峰出现， 即说明环氧树脂与 ＩＬ 不会发生

反应。 可见， 文中试验条件下没有出现文献中报道的
咪唑剂离子液体催化环氧开环反应［１１］。 而在图３ （ｅ）
中也没有图 ３ （ａ）、 （ｂ） 以外的新峰出现， 所以 ＩＬ
与 ＭＯＣＡ 并不发生反应。 其中 ２􀆰 ５ 处是 ＤＭＳＯ 溶剂
峰， ３􀆰 ３ 处为水峰。

图 ３　 ＩＬ、 ＭＯＣＡ、 ＥＰ、 ＩＬ＋ＥＰ、 ＩＬ＋ＭＯＣＡ 的核磁共振氢谱图

Ｆｉｇ􀆰 ３　 １Ｈ ＮＭＲ ｓｐｅｃｔｒａ ｏｆ ＩＬ， ＭＯＣＡ， ＥＰ， ＩＬ＋ＥＰ， ＩＬ＋ＭＯＣＡ： （ａ） ＩＬ； （ｂ） ＭＯＣＡ； （ｃ） ＥＰ； （ｄ） ＩＬ＋ＥＰ； （ｅ） ＩＬ＋ＭＯＣＡ

２􀆰 ３　 复合材料断面形貌及元素分析

图 ４ 所示是复合材料在冷脆后的断面形貌。 可以
看出随着 ＩＬ 量的不断增加， 复合材料由脆性断裂向韧
性断裂转变。 图中纯环氧树脂明显的河流状断面逐渐

消失以及 ＩＬ 高含量的复合材料断面的韧窝， 均能说明
离子液体的加入改变了环氧树脂分子链的物理状态，
进而使材料的断裂机制随着离子液体用量增加逐渐向
韧性断裂转变。 并且从质量分数 １％和 ３０％离子液体改
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性的环氧树脂复合材料断面氟元素的面分布图中可以
看出， 离子液体均匀地分布在基体当中， 并没有呈现

明显的聚集现象 （如图 ５ 所示）。 这也说明了随着离子
液体含量的增加， 它在树脂基体中仍能均匀地分布。

图 ４　 复合材料的截面形貌

Ｆｉｇ􀆰 ４　 Ｃｒｏｓｓ ｓｅｃｔｉｏｎ ｍｏｒｐｈｏｌｏｇｙ ｏｆ ｃｏｍｐｏｓｉｔｅｓ： （ａ） ＥＰ； （ｂ） ＥＰ＋１％ＩＬ； （ｃ） ＥＰ＋５％ＩＬ；
（ｄ） ＥＰ＋１０％ＩＬ； （ｅ） ＥＰ＋２０％ＩＬ； （ｆ） ＥＰ＋３０％ＩＬ

图 ５　 离子液体 ／ 环氧树脂复合材料断面元素分布 （右
侧图显示的是左侧图中矩形内 Ｆ 元素的面

分布）： （ａ） ＥＰ＋１％ＩＬ； （ｂ） ＥＰ＋３０％ＩＬ
Ｆｉｇ􀆰 ５　 Ｃｒｏｓｓ ｓｅｃｔｉｏｎ ｅｌｅｍｅｎｔ ｄｉｓｔｒｉｂｕｔｉｏｎ ｏｆ ｉｏｎｉｃ ｌｉｑｕｉｄ ／ ｅｐｏｘｙ

ｒｅｓｉｎ ｃｏｍｐｏｓｉｔｅｓ （Ｔｈｅ ｒｉｇｈｔ ｆｉｇｕｒｅ ｓｈｏｗｓ ｔｈｅ ｓｕｒｆａｃｅ
ｄｉｓｔｒｉｂｕｔｉｏｎ ｏｆ ｅｌｅｍｅｎｔ Ｆ ｉｎ ｔｈｅ ｒｅｃｔａｎｇｌｅ ｉｎ ｔｈｅ ｌｅｆｔ
ｆｉｇｕｒｅ）： （ａ） ＥＰ＋１％ＩＬ； （ｂ） ＥＰ＋３０％ＩＬ

２􀆰 ４　 ＤＭＡ 分析

为了进一步考察离子液体对环氧树脂固化过程中
分子链结构的影响， 从室温到 １５０ ℃下分析了复合材
料的动态热力学性能。

图 ６ 示出了不同质量分数 ＩＬ 改性环氧树脂复合材
料的损耗因子曲线。 可以看出， 纯 ＥＰ 玻璃化转变温度
最高为 １１５ ℃， 当加入 ＩＬ 时复合材料的玻璃化转变温
度呈现先下降后升高再下降再升高的趋势。 当离子液
体质量分数为 ２０％时， 玻璃化转变温度降至最低， 为
９１ ℃。 而当离子液体的质量分数增加至 ３０％时， 则复
合材料的玻璃化转变温度又升高， 并且在 ８０～９０ ℃之
间出现了一个鼓包。 出现这种现象的原因推测是因为
离子液体与环氧树脂形成了不同的聚合物分子合金，
其中一部分形成了类似于 ２０％离子液体质量分数时的
合金相结构。 但总体上能明显看出在 ＥＰ 中加入 ＩＬ 会
使复合材料的玻璃化转变温度降低。

图 ７ 示出了不同质量分数 ＩＬ 改性环氧树脂复合
材料的储能模量与温度的关系曲线， 可见各复合材料
均表现出相同的变化趋势。 在 ＥＰ 中加入 ＩＬ 时， 复合
材料的储能模量呈现先升高后降低再升高的趋势， 其
中加入质量分数 ５％的 ＩＬ 时复合材料的储能模量最
高， 加入质量分数 ２０％ＩＬ 时复合材料的储能模量比
纯 ＥＰ 还要低。 但总体上在环氧树脂中加入一定量的
ＩＬ 会使复合材料的储能模量升高。
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图 ６　 环氧树脂系列复合材料的玻璃化转变温度

Ｆｉｇ􀆰 ６　 Ｇｌａｓｓ ｔｒａｎｓｉｔｉｏｎ ｔｅｍｐｅｒａｔｕｒｅ ｏｆ
ｅｐｏｘｙ ｒｅｓｉｎ ｓｅｒｉｅｓ ｃｏｍｐｏｓｉｔｅｓ

图 ７　 环氧树脂及其复合材料的储能模量与温度的关系曲线

Ｆｉｇ􀆰 ７　 Ｒｅｌａｔｉｏｎｓｈｉｐ ｂｅｔｗｅｅｎ ｓｔｏｒａｇｅ ｍｏｄｕｌｕｓ ａｎｄ ｔｅｍｐｅｒａｔｕｒｅ
ｏｆ ｅｐｏｘｙ ｒｅｓｉｎ ａｎｄ ｉｔｓ ｃｏｍｐｏｓｉｔｅｓ

２􀆰 ５　 力学性能测试

由图 ８ 可以看出， 在环氧树脂中加入 ＩＬ 时， 复
合材料的硬度呈现先增高后降低的趋势， 其中加入质
量分数 １％ＩＬ 时硬度达到最大。 当 ＩＬ 质量分数超过
２０％后， 复合材料的硬度则低于纯环氧树脂的硬度。
由于 １－丁基－３－甲基咪唑六氟磷酸盐具有柔性链结
构， 有效地促进了环氧树脂的交联固化反应， 有利于
提高复合材料的硬度； 但当 ＩＬ 达到一定量时， 由于
稀释作用， ＥＰ ／ ＩＬ 复合材料的硬度下降。

图 ８　 环氧树脂及其复合材料的硬度

Ｆｉｇ􀆰 ８　 Ｈａｒｄｎｅｓｓ ｏｆ ｅｐｏｘｙ ｒｅｓｉｎ ａｎｄ ｉｔｓ ｃｏｍｐｏｓｉｔｅｓ

图 ９ 所示为环氧树脂及其复合材料的弯曲强度和
模量。 可以看出， 弯曲强度和模量都是先随着 ＩＬ 的
增加而增大， 在 ＩＬ 质量分数为 １０％时达到最大； 然
后随着 ＩＬ 的继续增加弯曲强度和模量都开始减小。
这主要是适当量的 ＩＬ 的加入可以提高树脂的交联密
度， 提高树脂的刚性， 从而使复合材料的弯曲强度和
模量增大， 但 ＩＬ 量过大时， 由于稀释作用， 复合材
料硬度下降， 因而弯曲强度和模量下降。

图 ９　 环氧树脂及其复合材料的弯曲强度和模量

Ｆｉｇ􀆰 ９　 Ｂｅｎｄｉｎｇ ｓｔｒｅｎｇｔｈ ａｎｄ ｍｏｄｕｌｕｓ ｏｆ
ｅｐｏｘｙ ｒｅｓｉｎ ａｎｄ ｉｔｓ ｃｏｍｐｏｓｉｔｅｓ

２􀆰 ６　 摩擦学性能测试

从图 １０ 中可以看出， 环氧树脂及其复合材料摩
擦因数随着 ＩＬ 的加入呈现降低的趋势， 而与之相对
应的磨损率则表现出了逐渐增加的趋势， 这也从侧面
反映了离子液体对环氧树脂分子链结构影响的结果，
从而导致了分子链间的内聚力降低， 分子链更容易转
移到对偶上， 从而表现出了上述趋势。 这与文献中报
道的离子液体的加入能改变聚合物的分子间作用力，
进而影响其摩擦性能的结论一致［ １２－１ ４ ］。 从图中可以
看出 １０％质量分数为 ＩＬ 的最佳添加量。

图 １０　 环氧树脂及其复合材料的摩擦因数与磨损率

Ｆｉｇ􀆰 １０　 Ｆｒｉｃｔｉｏｎ ｃｏｅｆｆｉｃｉｅｎｔ ａｎｄ ｗｅａｒ ｒａｔｅ ｃｕｒｖｅｓ ｏｆ
ｔｈｅ ｍｉｘｔｕｒｅ ｏｆ ＩＬ ａｎｄ ｅｐｏｘｙ ｒｅｓｉｎ

通过图 １１ 中复合材料的摩擦因数随时间的变化曲
线， 可以明显看出随着离子液体的加入， 复合材料在
摩擦过程总 ｓｔｉｃｋ－ｓｌｉｐ 现象也越加明显。 这是因为离子
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液体的加入改变了环氧树脂间的分子链间相互作用，
使得分子链更加容易完成转移－剥离－转移－再剥离的
过程， 进而表现出了明显的黏滑现象， 从而加快了复
合材料在摩擦过程中转移膜形成和破坏的速度。

图 １１　 环氧树脂及其复合材料的摩擦因数随
时间的变化 （０􀆰 ５ ＭＰａ， ０􀆰 ５ ｍ ／ ｓ）

Ｆｉｇ􀆰 １１　 Ｖａｒｉａｔｉｏｎ ｏｆ ｆｒｉｃｔｉｏｎ ｃｏｅｆｆｉｃｉｅｎｔ ｏｆ ｅｐｏｘｙ ｒｅｓｉｎ ａｎｄ ｉｔｓ
ｃｏｍｐｏｓｉｔｅｓ ｗｉｔｈ ｔｉｍｅ （０􀆰 ５ ＭＰａ， ０􀆰 ５ ｍ ／ ｓ）

由环氧树脂磨痕表面电镜图 １２ 可以看出， 随着
复合材料中的 ＩＬ 质量分数不断增加， 材料摩擦后的
表面形貌也不同。 未改性环氧树脂的表面能明显地看
到由于磨屑导致的划痕 （见图 １２ （ａ） ）， 这是因为
纯树脂的硬度较高， 在摩擦过程中形成了颗粒状的磨
屑。 而随着离子液体的加入磨痕表面变得较为光滑。
当离子液体质量分数为 ５％时， 出现了明显的黏着磨
损的特征 （见图 １２ （ｃ） ）， 并且在离子液体质量分
数为 ３０％时， 能观察到磨痕表面开始出现明显的由
黏着 磨 损 导 致 的 整 体 材 料 的 剥 落 现 象 （ 见 图
１２ （ｆ））。 这也说明了离子液体的加入改变了环氧树
脂分子链的内聚力， 使得其受到剪切力时表现出了不
同的磨损特征。 图 １３ 中圆圈处为摩擦过程中在金属
对偶表面形成的聚合物转移膜。 可以明显看出， 金属
对偶在与离子液体含量较高的复合材料摩擦后， 对偶
表面能形成较厚的转移膜。 这也说明了离子液体的加
入使得聚合物分子链的转移变得更加容易［１５－１８］。

图 １２　 环氧树脂及其复合材料的表面形貌
Ｆｉｇ􀆰 １２　 Ｓｕｒｆａｃｅ ｍｏｒｐｈｏｌｏｇｙ ｏｆ ｅｐｏｘｙ ａｎｄ ｉｔｓ ｃｏｍｐｏｓｉｔｅｓ： （ａ） ＥＰ； （ｂ） ＥＰ＋１％ＩＬ；

（ｃ） ＥＰ＋５％ＩＬ； （ｄ） ＥＰ＋１０％ＩＬ； （ｅ） ＥＰ＋２０％ＩＬ； （ｆ） ＥＰ＋３０％ＩＬ

图 １３　 金属对偶表面形成的转移膜形貌
Ｆｉｇ􀆰 １３　 Ｓｕｒｆａｃｅ ｍｏｒｐｈｏｌｏｇｙ ｏｆ ｔｒａｎｓｆｅｒ ｆｉｌｍ ｆｏｒｍｅｄ ｏｎ ｍｅｔａｌ ｄｕａｌ ｓｕｒｆａｃｅ： （ａ） ＥＰ； （ｂ） ＥＰ＋１０％ＩＬ
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３　 结论

（１） 通过对离子液体改性环氧树脂的红外光谱

分析、 核磁共振分析、 扫描电子显微镜断面元素分

析， 证明了离子液体在环氧树脂内部能均匀分布， 且

离子液体并未与树脂或固化剂发生反应， 而是与环氧

树脂形成了分子级别的均一混合物。
（２） ＤＭＡ 分析表明， 不同含量的离子液体对环

氧树脂复合材料的理化性能影响较大， 随着离子液的

质量分数不断增加， 复合材料的玻璃化转变温度呈现

先降低后升高再降低再升高的趋势， 这说明离子液体

在树脂内部起到了塑化剂的作用。
（３） 力学性能测试结果表明， 随着离子液质量

分数的不断增大， 环氧树脂复合材料的硬度呈现先升

高后降低的趋势， 并在离子液质量分数为 １％时达到

最大； 弯曲强度和模量也是呈现先升高后降低的趋

势， 并在离子液质量分数为 １０％时达到最大。
（４） 对环氧树脂复合材料摩擦性能分析结果表

明， 离子液体的塑化作用， 降低了复合材料的摩擦因

数， 同时也导致其抗磨性能的下降， 但幅度不大。 整

体上， 质量分数 １０％离子液体改性的复合材料表现

出了较好的摩擦学性能。
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基于多参数耦合的圆柱滚子轴承润滑分析∗
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摘要： 在滚动轴承润滑中， 轴承表面粗糙度和固体颗粒对润滑油的影响不能忽视， 因此需对 Ｄｏｗｓｏｎ－Ｈｉｇｇｉｎｓｏｎ 方

程进行修正。 考虑表面粗糙度、 固体颗粒、 轴承动力学及滚子修形的多尺度参数的耦合影响， 建立圆柱滚子轴承的复

杂润滑模型并进行数值求解， 提出一种基于 Ｄｏｗｓｏｎ－Ｈｉｇｇｉｎｓｏｎ 公式的最小膜厚改进公式。 利用轴承动力学求解滚子的

实际载荷和速度， 结合有限长滚子弹流润滑， 考虑表面粗糙度和微极流体效应， 建立有限长弹流润滑模型， 并推导出

改进的油膜厚度方程。 结果表明： 圆柱滚子轴承润滑存在 “端面效应”， 最小油膜厚度与最大油膜压力均出现在滚子

两端， 通过滚子凸度设计可改善这种现象。 数值算例分析结果表明， 改进后的膜厚方程具有较高的精度。 改进后的膜

厚方程准确、 全面地描述了圆柱滚子的实际润滑情况， 能够为其结构设计、 加工方法、 传动效率、 润滑特性、 疲劳寿

命及可靠性等研究提供理论及分析工具。
关键词： 圆柱滚子轴承； 固体颗粒； 表面粗糙度； 弹流润滑； 最小膜厚

中图分类号： ＴＨ１１７􀆰 ２
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　 圆柱滚子轴承是最常见的滚动轴承类型， 广泛应

用于旋转机械系统中， 其中滚子在受载区和非受载区

交替运行。 常见的磨损和失效是由于滚子进入加载区

从而使接触界面润滑失效造成的。 因此， 了解接触区

的润滑状态有助于提高圆柱滚子轴承的可靠性。
ＣＨＡＮＧ 等［１］基于弹流润滑理论研究了轴承稳态运行

时的载荷分布和轴承的滑动特性。 ＣＡＯ、 ＬＩ 等［２ － ３］研

究了基于弹流润滑的圆柱滚子轴承稳态动态特性。 贾

志博和邱明［４］ 建立了高速轻载圆柱滚子轴承的动力

学方程。 ＣＡＯ 等［５］ 结合弹流润滑研究了最大载荷滚

子和内滚道加速过程的润滑性能。 ＺＨＡＮＧ 等［６］ 提出

了有限线接触条件下圆柱滚子型线的数值计算模型，
分析了凸度对油膜压力分布的影响。 华同曙等［７］通过

线接触光弹流实验对滚子轴承进行润滑研究， 实验发

现在接触区内， 呈现明显的马蹄形弹流特征， 滚子端

部出现闭合效应， 因此对于滚子的凸度设计是十分必

要的。
圆柱滚子的弹性流体动力润滑研究比较成熟， 一

些研究人员很早就开始在弹流润滑的基础上研究油膜

厚 度。 早 在 ２０ 世 纪 ６０ 年 代， ＤＯＷＳＯＮ 和

ＨＩＧＧＩＮＳＯＮ［８］就提出了考虑负载、 速度和材料参数

对膜厚影响的最小膜厚方程 （Ｄ－Ｈ 方程）。 该方程在

实践中得到了广泛的应用。 ＧＥＬＩＮＣＫ 和 ＳＣＨＩＰＰＥＲ［９］

推导了粗糙表面接触压力的曲线拟合方程， 然后利用

ＭＯＥＳ［１０］提出的膜厚方程得到膜厚和粗糙度压力的表

达式。 随后， 越来越多的研究人员关注表面粗糙度对

油膜厚度的影响［１１－１４］。 ＭＡＳＪＥＤＩ 和 ＫＨＯＮＳＡＲＩ［１５］ 在
考虑表面粗糙度和硬度的 Ｄ－Ｈ 方程的基础上推导了

新的膜厚方程， 通过大量的仿真结果回归分析使最小

油膜厚度方程更真实地反映实际润滑情况。
在润滑过程中， 各种因素会同时影响轴承的润滑

状态， 固体颗粒就是其中之一。 而固体颗粒与润滑剂

形成了微极流体， 由于流体中含有悬浮的随机取向的

固体微粒， 在运动过程中呈现出许多有别于牛顿流体

的特性， 影响着流体润滑性能， 因而越来越引起人们

的关注。 ＸＵ 等［１６］研究了固体颗粒对等温弹流润滑接

触的影响， 李娜娜等［１７］ 对含固体颗粒的轴承润滑问

题进行了分析研究， 分析结果表明， 沿油膜厚度方向

分布的固体颗粒越多， 对润滑油流动的阻碍越强， 对

油膜压力和油膜流动的影响越大。 上述研究中仅考虑

某单一因素对润滑的影响， 这与实际工况的复杂程度

差别较大。
本文作者结合轴承动力学， 考虑表面粗糙度、 微

极流体效应及滚子修形的多尺度参数的耦合影响， 探

讨圆柱滚子复杂润滑模型的建立及润滑分析。

１　 轴承动力学模型

１􀆰 １　 轴承运动分析

圆柱滚子轴承原理如图 １ 所示。 轴承的外圈是固

定的， 内圈随轴旋转。 图中： Ｒ ｉ 为内圈接触点的圆

弧半径； Ｒｍ 为滚子的圆心半径； Ｒｏ 为外圈接触点的

圆弧半径； ω 表示轴承内圈滚道角速度； ωｃ 为保持

器角速度； ωｊ 表示滚子的转速； 径向力 Ｗ 通过轴作

用在轴承上。

图 １　 滚子轴承示意

Ｆｉｇ􀆰 １　 Ｓｃｈｅｍａｔｉｃ ｏｆ ｒｏｌｌｅｒ ｂｅａｒｉｎｇ

根据图 １， 可得轴承滚子与内外圈相对滑动速

度为

Ｖｉｊ ＝（Ｒｍ－Ｒｒ）（ω－ωｃ）－Ｒｒωｊ （１）
Ｖｏｊ ＝（Ｒｍ＋Ｒｒ）ωｃ－Ｒｒωｊ （２）
滚子与内外圈之间的卷吸速度为

Ｕｉｊ ＝
１
２
（Ｒｍ－Ｒｒ）（ω－ωｃ）＋Ｒｒωｊ （３）

Ｕｏｊ ＝
１
２
（Ｒｍ＋Ｒｒ）ωｃ＋

１
２
Ｒｒωｊ （４）

式中： 下标 ｉ 和 ｏ 表示与内圈和外圈相关的量；
下标 ｊ 表示滚子的位置， 如图 １ 所示 ， 最底下的为 ０
号滚子， 沿顺时针编号依次增加。

将上述参数量纲一化可得：

Ｖ
－

ｉｊ ＝
η０

ＥＲ ｉ
Ｖｉｊ； Ｖ

－

ｏｊ ＝
η０

ＥＲｏ
Ｖｏｊ； Ｕ

－

ｉｊ ＝
η０

ＥＲ ｌ
Ｕｉｊ； Ｕ

－

ｏｊ ＝
η０Ｕｏｊ

Ｅ′Ｒｏ

（５）
式中： η０ 为润滑油初始黏度； Ｅ′为等效弹性模

量， Ｅ′＝
Ｅ

１－λ２， Ｅ 为材料的弹性模量， λ 为泊松比。

１􀆰 ２　 滚子受力分析

根据图 ２ 可得轴承径向载荷平衡方程为

Ｗ ＝ Ｑｉ０ ＋ ２∑Ｑｉｊｃｏｓφ ｊ （６）
式中： Ｑｉ０为 ０ 号滚子与内滚道之间的相互作用

力， 即最大承载滚子所受的接触力； Ｑｉｊ为 ｊ 号滚子与

４６ 润滑与密封 第 ４７ 卷



内滚道之间的接触力； φ ｊ 表示第 ｊ 号滚子的相位角。

图 ２　 滚子受力分布

Ｆｉｇ􀆰 ２　 Ｒｏｌｌｅｒ ｆｏｒｃｅ ｄｉｓｔｒｉｂｕｔｉｏｎ

变形协调方程如下：

δｃｃｏｓφ ｊ－
ｕｃ

２
＝ δｉｊ＋δｏｊ （７）

δｉｊ ＝ ３．８１
２（１－λ２）

πＥ
é

ë
êê

ù

û
úú

０．９Ｑ０．９
ｉｊ

ｌ０．８
（８）

δｏｊ ＝ ３．８１
２（１－λ２）

πＥ
é

ë
êê

ù

û
úú

０．９Ｑ０．９
ｏｊ

ｌ０．８
（９）

Ｑｏｊ ＝Ｑｉｊ＋ｍＲｍω
２
ｃ （１０）

式中： δｃ 为轴承间隙和接触变形引起的中心位

移； ｕｃ 代表轴承径向游隙； δｉｊ和 δｏｊ分别表示内圈和

外圈的接触变形； ｌ 为滚子的长度； ｍ 为单个滚子

质量。
流体动压力表达式［１８］为

Ｐ
－

ｉｊ ＝ １８．４×（１－γ）Ｇ－０．３Ｕ
－

０．７
ｉｊ （１１）

Ｐ
－

ｏｊ ＝ １８．４×（１－γ）Ｇ－０．３Ｕ
－

０．７
ｏｊ （１２）

式中： Ｇ 为材料参数， Ｇ ＝ αＥ′， α 为黏压系数；

Ｕ
－

ｉｊ和 Ｕ
－

ｏｊ为量纲一卷吸速度， 按式 （５） 计算。
当轴承运转时， 滚子由滚子与滚道之间的摩擦力

驱动。 量纲一摩擦力 （或牵引力） ［１９］为

Ｆ
－

ｉｊ ＝ －９．２Ｇ－０．３Ｕ
－

０．７
ｉｊ ＋

Ｖ
－

ｉｊＩ ｉｊＱ
－

０．１３
ｉｊ

１．６Ｇ０．６Ｕ
－

０．７
ｉｊ

（１３）

Ｆ
－

ｏｊ ＝ －９．２Ｇ－０．３Ｕ
－

０．７
ｏｊ ＋

Ｖ
－

ｏｊＩｏｊＱ
－

０．１３
ｏｊ

１．６Ｇ０．６Ｕ
－

０．７
ｏｊ

（１４）

式中： Ｖ
－

ｉｊ和 Ｖ
－

ｏｊ为量纲一相对速度， 按式 （５） 计

算； Ｉ ｉｊ和 Ｉｏｊ为量纲一积分， 表达式如下［１８］。

Ｉ ｉｊ ＝ ２∫４ｑ
－

ｉｊ

０
ｅｘｐ Ｇｑ

－

ｉｊ １ －
ｘ
－

４ｑ
－

ｉｊ

æ

è
ç

ö

ø
÷

é

ë

ê
ê

ù

û

ú
ú

２

{ }
１ ／ ２

ｄｘ
－

（１５）

Ｉｏｊ ＝ ２∫４ｑ
－

ｏｊ

０
ｅｘｐ Ｇｑ

－

ｏｊ １ －
ｘ
－

４ｑ
－

ｏｊ

æ

è
ç

ö

ø
÷

é

ë

ê
ê

ù

û

ú
ú

２

{ }
１ ／ ２

ｄｘ
－

（１６）

式中： ｑ
－

ｉｊ ＝ Ｑ
－

ｉｊ ／ （２π） ； ｑ
－

ｏｊ ＝ Ｑ
－

ｏｊ ／ （２π） ； Ｑ
－

ｉｊ 和

Ｑ
－

ｏｊ 为量纲一接触载荷，

Ｑ
－

ｉｊ ＝
Ｑｉｊ

ｌＥ′Ｒ ｉ
（１７）

Ｑ
－

ｏｊ ＝
Ｑｏｊ

ｌＥ′Ｒｏ
（１８）

１􀆰 ３　 动力学模型

在空载区， 由于离心力滚子压在外滚道上， 可以

认为滚子相对于外滚道的滑动速度为 ０， 则空载区滚

子的旋转速度为

ωｕ ＝
１＋γ
γ

ωｃ （１９）

式中： 下标 ｕ 表示与无载荷区相关的量。
空载区各滚子在滚动方向上的力平衡方程为

Ｐ
－

ｏｕ＋Ｆ
－

ｏｕ－Ｆ
－

ｄｕ ＝ ０ （２０）

式中： Ｆ
－

ｄｕ为无载荷区保持架对滚子的量纲一法

向力， 表达式为

Ｆ
－

ｄｕ ＝
Ｆｄｕ

ｌＥ′Ｒｏ
（２１）

在滚子受载区， 假设保持架对每个滚子的力都相

等， 则轴承匀速转动时， 根据受力平衡可得：

Ｆ
－

ｄ ＝
ｎｕＦ

－

ｄｕ

Ｚ－ｎｕ
（２２）

式中： ｎｕ 为空载区的滚子个数； Ｚ 为滚子总

个数。
对于受载最大的滚子， 由图 ２ 可得滚子在滚动方

向上的力平衡方程：

Ｐ
－

ｉ０＋Ｆ
－

ｉ０－
Ｒｏ

Ｒ ｉ
Ｐ
－

ｏ０＋Ｆ
－

ｏ０＋Ｆ
－

ｄ( ) ＝ ０ （２３）

为了简化计算， 可以忽略保持架与滚子之间的摩

擦力， 可得滚子的力矩平衡方程为

Ｆ
－

ｉ０＋
Ｒｏ

Ｒ ｉ
Ｆ
－

ｏ０ ＝ ０ （２４）

非线性方程组 （１） — （１０） 采用牛顿法求解，
自变量为 δｃ 和 Ｑｉｊ。 由公式 （１９） — （２４） 组成轴承

动力学非线性方程组， 包含了 ４ 个自变量 ωｃ、 ωｕ、

ωｊ 和 Ｆ
－

ｄｕ。 计算结果作为弹流润滑计算的输入参数。
将求解载荷分布得到的最大接触力代入 式

（ １１ ）、 （ １２ ）、 （ １３ ） 和 （ １４ ）。 最 后 结 合 公 式

（１９） — （２４） 整理得到式 （２５） 和式 （２６）。
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９．２（１－２γ）Ｇ－０．３Ｕ０．７
ｉ０ ＋

Ｖｉ０Ｉ ｉ０Ｑ
０．１３
ｉ０

１．６Ｇ０．６Ｕ０．７
ｉ０

－

Ｒｏ

Ｒ ｉ
［９．２ １＋２γ( ) Ｇ－０．３Ｕ０．７

ｏ０ ＋
Ｖｏ０Ｉｏ０Ｑ

０．１３
ｏ０

１．６Ｇ０．６Ｕ０．７
ｏ０

＋ ｎ
Ｚ－ｎ

×

９．２ １＋２γ( ) Ｇ－０．３Ｕ０．７
ｏ０ ］ ＝ ０ （２５）

－９．２Ｇ－０．３Ｕ０．７
ｉ０ ＋

Ｖｉ０Ｉ ｉ０Ｑ
０．１３
ｉ０

１．６Ｇ０．６Ｕ０．７
ｉ０

＋

Ｒｏ

Ｒ ｉ

－９．２Ｇ－０．３Ｕ０．７
ｏ０ ＋

Ｖｏ０Ｉｏ０Ｑ
０．１３
ｏ０

１．６Ｇ０．６Ｕ０．７
ｏ０

é

ë
ê
ê

ù

û
ú
ú
＝ ０ （２６）

２　 考虑粗糙度和微极流体的弹流润滑模型

２􀆰 １　 滚子几何模型

由于滚子和滚道表面不是绝对光滑的， 同时粗糙

度与油膜厚度处在同一数量级上， 因此在弹流润滑计

算时应考虑表面粗糙度的影响。 粗糙表面的滚子与粗

糙表面的滚道之间的润滑可等效成一个滚子与粗糙平

面之间的润滑， 如图 ３ 所示为滚子的几何模型平面

图。 Ｒｘ 为滚动方向上的最大曲率半径， Ｒｃ 是滚子边

倒圆中心到 ｙ 轴的距离， ｙｃ 是滚子边倒圆的中心到 ｘ
轴的距离， Ｒｙ 为滚子凸度半径， ｌｃ 为滚子边倒圆的

长度， ｒ 为滚子边倒圆半径， δ 为滚子凸度。

图 ３　 圆柱滚子几何模型

Ｆｉｇ􀆰 ３　 Ｇｅｏｍｅｔｒｉｃ ｍｏｄｅｌ ｏｆ ｃｙｌｉｎｄｒｉｃａｌ ｒｏｌｌｅｒ

因此， 滚子与平面之间的初始间隙为

ｄ（ｘ，ｙ）＝ Ｒｘ－ Ｄ２－ｘ２

Ｄ＝ Ｒ２
ｙ－ｙ

２ －（Ｒｙ－Ｒｘ）， ｙ ≤ｌ ／ ２－ｌｃ
Ｄ＝Ｒｃ＋ ｒ２－ｅ２ ，ｌ ／ ２－ｌｃ＜ ｙ ≤ｌ ／ ２

ì

î

í

ï
ï

ï
ï

（２７）

式中： Ｒｙ ＝［ δ２ ＋（ Ｌ－２ｌｃ） ／ ４］ ／ （２δ）； ｅ ＝ ｙ －ｙｃ；

ｙｃ ＝（ ｌ ／ ２－ｌｃ）（１－ｒ ／ Ｒｙ）；Ｒｃ ＝ （Ｒｙ－ｒ）
２－ｙ２

ｃ －（Ｒｙ－Ｒｃ）。
２􀆰 ２　 弹流润滑模型

研究有限长滚子的弹流润滑问题， 这里需要考虑

到滚子与滚道接触面水平方向上 ｘ 和 ｙ ２ 个方向。 假设

不考虑 ｙ 方向上的速度， 且 ｘ 方向上的速度不发生变

化。 由此可得二维稳态弹流润滑的雷诺方程［１９－２０］为

∂
∂ｘ

ρｆ（Ｎ，ｌ ｆ，ｈ）
η

∂ｐ
∂ｘ

æ

è
ç

ö

ø
÷ ＋ ∂

∂ｙ
ρｆ（Ｎ，ｌ ｆ，ｈ）

η
∂ｐ
∂ｙ

æ

è
ç

ö

ø
÷ ＝

１２ｕｓ
∂（ρｈ）
∂ｘ

（２８）

式中： ρ 为润滑油的密度 （ｋｇ ／ ｍ３）； η 为润滑油

黏度 （Ｐａ·ｓ）； ｐ 为油膜压力 （Ｐａ）； ｕｓ 为卷吸速度

（ｍ ／ ｓ）； ｈ 为润滑油的膜厚 （ｍ）； Ｎ 是量纲一参数，
称为耦合数， 因为它描述了线性动量方程和角动量方

程的耦合， 当 Ｎ 等于 ０ 时， 线性动量方程与角动量

方程解耦， 线性动量方程退化为经典的 Ｎａｖｉｅｒ－Ｓｔｏｋｅｓ
方程； ｌ ｆ 为特征长度， 因为它描述了微极流体和油膜

间隙之间的相互作用， 它等价于修正雷诺数方程的黏

性项。
Ｎ＝ χ ／ （２μ＋χ） １ ／ ２

ｌ ｆ ＝［γ ／ （４μ）］ １ ／ ２

ｆ（Ｎ，ｌ ｆ，ｈ）＝ ｈ３＋１２ｌ ｆ
２－６Ｎｌ ｆｈ

２ｃｏｔｈ
Ｎｈ
２ｌ ｆ

æ

è
ç

ö

ø
÷

ì

î

í

ï
ï

ï
ï

（２９）

膜厚方程表达式［２１］如下：

ｈ（ｘ，ｙ）＝ ｈ０＋
ｘ２

２Ｒｘ

＋ｄ（ｘ，ｙ）＋ｖ（ｘ，ｙ）＋ｓ（ｘ，ｙ） （３０）

式中： ｈ０ 为油膜的中心膜厚； ｓ（ ｘ，ｙ）为表面粗

糙度函数； ｖ（ ｘ，ｙ）表示油膜的弹性变形， ｖ（ｘ，ｙ） ＝

－ ２
πＥ′∬Ω

ｐ（ｘ′，ｙ′）

（ｘ － ｘ′） ２ ＋ （ｙ － ｙ′） ２
ｄｘ′ｄｙ′ 。

黏度与密度是与压力 ｐ 相关的函数， 其计算公式

如下：

η＝η０ｅｘｐ （ｌｎη０＋９．６７） －１＋ １＋
ｐ
ｐ０

æ

è
ç

ö

ø
÷

ｚ
é

ë
êê

ù

û
úú{ } （３１）

ρ＝ ρ０ １＋
０．６ｐ

１＋１．７ｐ
æ

è
ç

ö

ø
÷ （３２）

式中： η０ 为润滑油初始黏度； ρ０ 为润滑油初始

密度。
中心油膜厚度由载荷平衡方程控制， 方程为

ｗ ＝ ∬
Ω

ｐ（ｘ，ｙ）ｄｘｄｙ （３３）

３　 数值方法

在对滚子润滑可靠性的研究中， 应考虑滚子承载

最严重的区域。 因此， 接下来的研究重点是在最大受

载下滚子的润滑问题。 在轴承运行过程中， 轴承的载

荷必然会影响轴承的转速。 因此， 通过轴承动力学计

算， 可以求出载荷和相应的转速。
根据图 ４ 左边的框图求解载荷分布的非线性方程

的自变量为轴承间隙 δｃ 和内圈接触载荷 Ｑｉｊ。 首先将

轴承间隙 δｃ 和接触载荷 Ｑｉｊ 的初值代入式 （７） —
（１０） 中， 然后用牛顿法迭代求解。 通过调整轴承间
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隙 δｃ 大小， 当式 （６） 左右两侧差小于 １０－１０ 时， 判

定为收敛。 通过与仿真软件进行结果对比， 检验计算

结果的合理性。 式 （２５） 和式 （２６） 的变量为保持

架的转速 ωｃ 和滚子的转速 ωｊ。 采用 Ｌｅｖｅｎｂｅｒｇ －
Ｍａｒｑｕａｒｄｔ方法求解该非线性方程， 直到最小误差小

于 １０－１０。

图 ４　 轴承动力学计算流程

Ｆｉｇ􀆰 ４　 Ｆｌｏｗ ｏｆ ｂｅａｒｉｎｇ ｄｙｎａｍｉｃｓ ｃａｌｃｕｌａｔｉｏｎ

图 ５ 所示为求解有限长圆柱滚子轴承弹流润滑

的流程。 将通过求解轴承动力学得到的轴承最大载

荷和滚子转速代入弹流润滑方程， 利用中心和向前

差分格式离散量纲一化雷诺方程、 膜厚方程和载荷

方程， 得到各节点压力、 中心膜厚度和油膜厚度的

非线性代数方程， 然后用牛顿法得到压力分布和膜

厚分布。

图 ５　 有限长滚子弹流润滑求解流程

Ｆｉｇ􀆰 ５　 Ｓｏｌｖｉｎｇ ｐｒｏｃｅｓｓ ｏｆ ｆｉｎｉｔｅ ｒｏｌｌｅｒ
ｅｌａｓｔｏｈｙｄｒｏｄｙｎａｍｉｃ ｌｕｂｒｉｃａｔｉｏｎ

从上述求解得到的压力分布和油膜厚度分布中，

可以得到轴承运行中最危险的点， 即最小油膜厚度

处。 然后， 通过合理的实验设计获得需要被拟合的数

据， 采用差分进化算法拟合得到最小膜厚显式方程。
最后采用一阶二阶矩中心点法进行可靠性分析。 可靠

性分析的极限状态方程如式 （３４） ［２２－２３］所示。
ｇ（Ｘ）＝ Ｈｍｉｎ－３σ （３４）
式中： Ｈｍｉｎ为拟合得到的最小膜厚； σ 表示等效

粗糙度均方根偏差。
一次二阶矩可靠度计算公式［２４］为

β ＝
μＺＬ

σＺＬ

＝
ｇ（μＸ１

，μＸ２
）

∑
２

ｉ ＝ １
（
∂ｇ
∂Ｘ ｉ

）
２

σ２
Ｘ ｉ

（３５）

式中： μＸ ｉ
为输入参数的期望值； σＸ ｉ

为输入参数

的方差。
４　 算例与结果分析

选取 ＳＫＦ 公司的 Ｎ２１０ＥＣ 轴承， 轴承参数及工况

见表 １。

表 １　 轴承参数及工况

Ｔａｂｌｅ １　 Ｂｅａｒｉｎｇ ｐａｒａｍｅｔｅｒｓ ａｎｄ ｗｏｒｋｉｎｇ ｃｏｎｄｉｔｉｏｎｓ

参数 数值 参数 数值

滚子数 Ｚ １７ 轴承外圈半径 Ｒｏ ／ ｍｍ ４１

轴承内圈半径 Ｒ ｉ ／ ｍｍ ３０ 滚子半径 Ｒｒ ／ ｍｍ ５．５

滚子中心半径 Ｒｍ ／ ｍｍ ３５．５ 滚子长度 Ｌ ／ ｍｍ １１

边倒圆长度 Ｌｃ ／ ｍｍ １ 凸度 δ ／ ｍｍ ０

等效弹性模量 Ｅ ／ ＧＰａ ２．１７ 轴承转速 ω ／ （ ｒ·ｍｉｎ－１） ２ ０００

外部载荷 Ｗ ／ ｋＮ １５ 初始黏度 η０ ／ （Ｐａ·ｓ） ０．０５

４􀆰 １　 轴承动力学

根据表 １ 中的参数， 通过求解式 （６） — （１０）
可得到轴承各滚子的加载情况。

轴承各个滚子上的受载情况分布如图 ６ 所示。

图 ６　 滚子载荷分布

Ｆｉｇ􀆰 ６　 Ｒｏｌｌｅｒ ｌｏａｄ ｄｉｓｔｒｉｂｕｔｉｏｎ
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根据计算结果， 滚子的最大载荷为 ６ ０５６􀆰 ９ Ｎ。
先在 Ｒｏｍａｘ ＤＥＳＩＧＮＥＲ 软件中创建箱体， 添加轴

部件， 随后依据轴承参数创建圆柱滚子轴承， 将轴承

安装于轴上， 然后添加 １５ ｋＮ 的点载荷， 在轴的两端

添加功率载荷。 建立的圆柱滚子轴承动力学模型如图

７ 所示。

图 ７　 圆柱滚子轴承分析模型

Ｆｉｇ􀆰 ７　 Ｃｙｌｉｎｄｒｉｃａｌ ｒｏｌｌｅｒ ｂｅａｒｉｎｇ ａｎａｌｙｓｉｓ ｍｏｄｅｌ

静力学分析后可得载荷分布雷达图， 如图 ８ 所

示。 可以看出， 滚道最大载荷为 ５ ９６９􀆰 ２ Ｎ， 计算值

与仿真值之间的误差仅为 １􀆰 ４５％。

图 ８　 载荷分布雷达图

Ｆｉｇ􀆰 ８　 Ｌｏａｄ ｄｉｓｔｒｉｂｕｔｉｏｎ ｒａｄａｒ ｃｈａｒｔ

将滚子所受的最大载荷和表 １ 中的参数代入轴承

动力学方程求解， 可得滚子的自转速度为 ６ ２８６
ｒ ／ ｍｉｎ， 滚子的公转速度为 ８３７ ｒ ／ ｍｉｎ。
４􀆰 ２　 有限长滚子弹流润滑

图 ９ 显示了微极流体参数对润滑油膜厚度分布的

影响。 Ｘ 为滚子径向的接触宽度， 与滚子长度不在一

个数量级上， 且要小得多， 因此这里就选择量纲一化

形式来表示， Ｙ 为滚子长度。 从图中可以看出， 微极

性流体的油膜厚度大于普通流体， 但 “边缘效应”
无法消除。 图 １０ 显示了微极流体参数对膜压分布的

影响。 图 １０ （ ａ） 所示为普通流体的压力分布， 图

１０ （ｂ）所示为微极流体下的压力分布， 对比两图可

得出， 求解域中的微极流体的油膜压力略低于普通流

体， “边缘效应” 仍然存在。

图 ９　 微极流体参数对润滑油膜厚度分布的影响

Ｆｉｇ􀆰 ９　 Ｅｆｆｅｃｔ ｏｆ ｍｉｃｒｏ ｐｏｌａｒ ｆｌｕｉｄ ｐａｒａｍｅｔｅｒｓ ｏｎ ｌｕｂｒｉｃａｔｉｎｇ ｏｉｌ
ｆｉｌｍ ｔｈｉｃｋｎｅｓｓ ｄｉｓｔｒｉｂｕｔｉｏｎ： （ａ） ｆｉｌｍ ｔｈｉｃｋｎｅｓｓ
ｄｉｓｔｒｉｂｕｔｉｏｎ ｏｆ ｎｏｒｍａｌ ｆｌｕｉｄ； （ｂ） ｆｉｌｍ ｔｈｉｃｋｎｅｓｓ
ｄｉｓｔｒｉｂｕｔｉｏｎ ｏｆ ｍｉｃｒｏ ｐｏｌａｒ ｆｌｕｉｄ； （ｃ） ｆｉｌｍ
ｔｈｉｃｋｎｅｓｓ ｄｉｓｔｒｉｂｕｔｉｏｎ ａｔ Ｘ＝ ０

图 １０　 微极流体参数对润滑油膜压力分布的影响

Ｆｉｇ􀆰 １０　 Ｅｆｆｅｃｔ ｏｆ ｍｉｃｒｏ ｐｏｌａｒ ｆｌｕｉｄ ｐａｒａｍｅｔｅｒｓ ｏｎ ｆｉｌｍ ｐｒｅｓｓｕｒｅ
ｄｉｓｔｒｉｂｕｔｉｏｎ： （ａ） ｆｉｌｍ ｐｒｅｓｓｕｒｅ ｄｉｓｔｒｉｂｕｔｉｏｎ ｏｆ ｎｏｒｍａｌ
ｆｌｕｉｄ； （ｂ） ｆｉｌｍ ｐｒｅｓｓｕｒｅ ｄｉｓｔｒｉｂｕｔｉｏｎ ｏｆ ｍｉｃｒｏ ｐｏｌａｒ
ｆｌｕｉｄ； （ｃ） ｆｉｌｍ ｐｒｅｓｓｕｒｅ ｄｉｓｔｒｉｂｕｔｉｏｎ ａｔ Ｘ＝ ０
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粗糙表面具有许多表面特征， 常用的粗糙度模型

由高度分布参数和自相关函数描述。 ＷＨＩＴＥＨＯＵＳＥ
和 ＡＲＣＨＡＲＤ 在 １９７０ 年实验中发现粗糙度服从高斯

分布， 因此， 文中采用粗糙表面数字仿真来生成服从

高斯分布的轴承表面粗糙度， 从而使得润滑计算的结

果更能反映真实的润滑状态。 如图 １１ 所示， 横截面

粗糙度沿各坐标轴为高斯分布， 最大粗糙度幅值为

０􀆰 ５ μｍ， 两表面粗糙度的算术平均值为 ０􀆰 ３１２ ５ μｍ。

图 １１　 服从正态分布的表面粗糙度

Ｆｉｇ􀆰 １１　 Ｓｕｒｆａｃｅ ｒｏｕｇｈｎｅｓｓ ｃｏｎｆｏｒｍｉｎｇ ｔｏ ｎｏｒｍａｌ ｄｉｓｔｒｉｂｕｔｉｏｎ

　 　 根据图 １１ 所示的粗糙度分布， 计算了圆柱滚子

的弹流润滑结果， 并与光滑解进行了比较。
图 １２ 显示了凸度变化对油膜厚度和压力分布的

影响。 当 δ＝ ０ 时， 最小膜厚出现在滚子两侧的端部。
随着凸度的增加， 滚子端部的润滑状况逐渐改善， 油

膜分布将沿滚子轴向向中部集中。 结果表明， 滚子凸

度的增加使得滚子端部的膜厚增加， 压力减小， 避免

出现边缘应力集中， 且形成了完整的润滑油膜可更好

地平衡外载荷， 保护接触副表面， 可以改善滚动轴承

的 “边缘效应”， 避免润滑失效。
由图１２ （ｂ）和图 １２ （ｄ） 可知， 沿 Ｘ 轴正方向，

压力值先增大后减小， 最大值靠近出油口处。 当 δ＝ ０
时， 滚子两侧会有较高的油膜压力。 但随着凸度的增

大， “边缘效应” 逐渐改善， 压力分布沿滚子轴向向

中间集中， 辊中间出现较高压力。
从图 １２ （ｃ）、 （ｄ） 中可以清楚地看到， 粗糙表

面的油膜厚度小于 １􀆰 ０ μｍ 的区域明显大于光滑表面

的区域； 同时， 粗糙表面的油膜压力大于 ３􀆰 ０ ＭＰａ 的

区域也略大于光滑表面的区域并且压力分布会有所波

动。 这是由于粗糙峰使得两接触面的初始间隙变小，
并且在一定的流量条件下， 流速增大， 导致油膜压力

增大。 同时相较于光滑表面， 滚动轴承所承受的载荷

由润滑油膜所承担转变为由润滑油膜和表面粗糙峰共

同承担， 为了使得油膜厚度形状平滑， 油膜压力将在

粗糙峰处增大， 将粗糙峰 “压平”。 因此， 在轴承润

滑过程中， 滚子与滚道接触区域的润滑状况比理想状

态下的润滑状况差很多。
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图 １２　 凸度变化对油膜厚度和压力分布的影响

Ｆｉｇ􀆰 １２　 Ｉｎｆｌｕｅｎｃｅ ｏｆ ｃｏｎｖｅｘｉｔｙ ｃｈａｎｇｅ ｏｎ ｏｉｌ ｆｉｌｍ ｔｈｉｃｋｎｅｓｓ ａｎｄ ｐｒｅｓｓｕｒｅ ｄｉｓｔｒｉｂｕｔｉｏｎ： （ａ） ｏｉｌ ｆｉｌｍ ｔｈｉｃｋｎｅｓｓ ｄｉｓｔｒｉｂｕｔｉｏｎ；
（ｂ） ｐｒｅｓｓｕｒｅ ｄｉｓｔｒｉｂｕｔｉｏｎ； （ｃ） ｏｉｌ ｆｉｌｍ ｔｈｉｃｋｎｅｓｓ ｄｉｓｔｒｉｂｕｔｉｏｎ ａｔ Ｘ＝ ０； （ｄ） ｐｒｅｓｓｕｒｅ ｄｉｓｔｒｉｂｕｔｉｏｎ ａｔ Ｘ＝ ０

４􀆰 ３　 改进的最小膜厚方程

为了评价轴承的润滑性能， 必须进行可靠性分

析， 可靠性分析需要显式的最小油膜厚度表达式。 因

此， 为拟合最小膜厚方程而选择的输入参数范围如表

２ 所示。 根据轴承的实际工作情况， 选择载荷、 转速

和材料参数的范围。 粗糙度的选定范围为 ０􀆰 １ ～ ０􀆰 ４５
μｍ。 量纲一微极流体参数的选择范围为 ０􀆰 １～０􀆰 ７。

表 ２　 参数范围

Ｔａｂｌｅ ２　 Ｐａｒａｍｅｔｅｒ ｒａｎｇｅ

参数 数值 参数 数值

Ｗ ／ Ｎ ５ ０００～１０ ０００ ｌ ０．１～０．７

Ｕ ／ （ｍ·ｓ－１） ０．１～０．５ σ ／ μｍ ０．１～０．４５

Ｇ ５ １６０ δ ／ ｍｍ ０．０１～０．０２

Ｎ ０．１～０．７

对于膜厚， 在不考虑表面粗糙度的情况下， 假设

方程的形式为 ｃ１Ｗ
ｃ２Ｕｃ３Ｇｃ４， 这种形式被许多文献所采

用， 可以通过简单的计算获取最小膜厚的信息。 文中

在上述形式基础之上， 乘上一个考虑表面粗糙度和微

极性流体的影响因子， 得到最小膜厚的形式为

Ｈ ＝ ｃ１Ｗ
ｃ２Ｕｃ３Ｇｃ４［１ ＋ ｃ５Ｗ

ｃ６Ｕｃ７Ｇｃ８σ
－
ｃ９ ｌｃ１０Ｎｃ１１δｃ１２］

只需确定系数 ｃ１ ～ ｃ１２， 最小膜厚方程就确定了。

当 σ
－
＝ ０， δ＝ ０， ｌ ＝ ０ 或 Ｎ ＝ ０ 时， 改进后的膜厚方程

将退化为光滑表面的膜厚方程。 表 ３ 显示了所选样本

点数据， 采样点数据基于弹性流体动力润滑数据。 采

样点数据以弹流润滑数据为基础， 通过正交试验选取

样本点。 ７ 因素 ３ 水平表设计如表 ３ 所示， 共 １５ 组。
通过正交试验选取的样本点， 以最少的试验次数保证

了试验结果相当于大量的综合试验。 通过对 １５ 组数

据进行拟合， 最佳曲线结果如表 ３ 所示。 可知， 拟合

值与精 确 值 的 最 小 误 差 为 ０􀆰 ００％， 最 大 误 差 为

１４􀆰 ６１％。 然而， 在实际运行中不会出现最大误差时

的工况， 因此拟合效果较为理想。
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表 ３　 最小膜厚方程拟合数据

Ｔａｂｌｅ ３　 Ｆｉｔｔｉｎｇ ｄａｔａ ｏｆ ｍｉｎｉｍｕｍ ｆｉｌｍ ｔｈｉｃｋｎｅｓｓ ｅｑｕａｔｉｏｎ

Ｗ ／ Ｎ Ｕ ／ （ｍ·ｓ－１） Ｇ σ
－
／ μｍ ｌ Ｎ δ ／ ｍｍ

Ｈｍｉｎ ／ μｍ

计算值 拟合值
误差 ε ／ ％

５ ０００ ０􀆰 １ ５ １６０ ０􀆰 １ ０􀆰 １ ０􀆰 １ ０􀆰 ０１ ０．７５８ ０．６４８ １４．６１
７ ５００ ０．３ ５ １６０ ０．２２５ ０．４ ０．４ ０．０１ １．０５ ０．９７２ ６．９７
１０ ０００ ０．５ ５ １６０ ０．４５ ０．７ ０．７ ０．０１ １．２９ １．２３ ４．４９
１０ ０００ ０．３ ５ １６０ ０．２２５ ０．１ ０．７ ０．０１５ ０．７９２ ０．７９７ －０．６３
７ ５００ ０．１ ５ １６０ ０．１ ０．７ ０．４ ０．０１５ ０．５４０ ０．５１５ ４．４６
５ ０００ ０．５ ５ １６０ ０．４５ ０．４ ０．１ ０．０１５ １．８０ １．９５ －８．４４
５ ０００ ０．３ ５ １６０ ０．２２５ ０．７ ０．１ ０．０２ １．４０ １．３８ １．７７
７ ５００ ０．５ ５ １６０ ０．４５ ０．１ ０．４ ０．０２ １．２５ １．３２ －５．０７
１０ ０００ ０．１ ５ １６０ ０．１ ０．４ ０．７ ０．０２ ０．５１９ ０．５６９ －９．７１
１０ ０００ ０．１ ５ １６０ ０．２２５ ０．４ ０．７ ０．０２ ０．４５８ ０．４５８ ０．００
７ ５００ ０．５ ５ １６０ ０．４５ ０．４ ０．１ ０．０２ １．２０ １．２９ －７．１３
５ ０００ ０．３ ５ １６０ ０．４５ ０．４ ０．４ ０．０２ １．４０ １．４６ －４．６３
５ ０００ ０．３ ５ １６０ ０．１ ０．４ ０．１ ０．０２ １．４７ １．３８ －６．５４
７ ５００ ０．１ ５ １６０ ０．１ ０．４ ０．７ ０．０２ ０．７５７ ０．８１７ －７．９８

　 　 改进后的薄膜厚度方程为

Ｈｍｉｎ ＝ ２．０１３Ｗ －１．０３０Ｕ０．６８６Ｇ －０．５３７９ × （１ －

２．８８１Ｗ －０．４７９Ｕ －０．０４７Ｇ０．４６８σ
－

－０．７１７ ｌ０．５５４Ｎ３．０６８δ０．２４０） （３６）
在实际工作条件下， 采用简单随机抽样选取的

１２ 组数据检验膜厚方程的准确性， 结果如表 ４ 所示。
最大误差为 ７􀆰 １４％， 最小误差为 ０􀆰 ６５％， 平均误差

是 ３􀆰 ４３％。 由于公式拟合过程中， 参数过多， 参数

的取值与范围都会对拟合公式的准确性产生一定影

响， 这是不可避免的。 因此确保拟合公式最大误差在

可接受范围内即可。 显然， 除采样点外， 最小膜厚的

拟合方程仍然能够保证一定准确性。

表 ４　 改进后的最小膜厚公式拟合数据

Ｔａｂｌｅ ４　 Ｆｉｔｔｉｎｇ ｄａｔａ ｏｆ ｉｍｐｒｏｖｅｄ ｍｉｎｉｍｕｍ ｆｉｌｍ ｔｈｉｃｋｎｅｓｓ ｆｏｒｍｕｌａ

Ｗ ／ Ｎ Ｕ ／ （ｍ·ｓ－１） Ｇ σ
－
／ μｍ ｌ Ｎ δ ／ ｍｍ

Ｈｍｉｎ ／ μｍ

计算值 拟合值
误差 ε ／ ％

７ ５００ ０．２５ ５ １６０ ０．１８ ０．２０ ０．２０ ０．０２０ ０．８６８ ０．８０６ ７．１４
５ ４００ ０．３０ ５ １６０ ０．２４ ０．５０ ０．３２ ０．０１５ １．３２ １．３４ １．５２
８ ０００ ０．４５ ５ １６０ ０．４０ ０．６０ ０．２２ ０．０１２ １．０９ １．１３ ３．６７
６ ４００ ０．３２ ５ １６０ ０．２５ ０．５４ ０．２７ ０．０１８ １．１９ １．１５ ３．３６
７ ８００ ０．１７ ５ １６０ ０．３０ ０．３５ ０．１５ ０．０１５ ０．５６７ ０．５９０ ４．０５
５ ８００ ０．４２ ５ １６０ ０．２７ ０．１３ ０．３６ ０．０１７ １．５４ １．５３ ０．６５
７ ４００ ０．３５ ５ １６０ ０．３８ ０．４７ ０．２６ ０．０１３ １．０２ １．０３ ０．９８
９ ２００ ０．３３ ５ １６０ ０．１６ ０．５３ ０．１５ ０．０１６ ０．８４５ ０．７８７ ６．８６
９ ４００ ０．３ ５ １６０ ０．３０ ０．６４ ０．５５ ０．０１０ ０．８７０ ０．８５１ ２．２２
７ ９００ ０．４７ ５ １６０ ０．４１ ０．３７ ０．６５ ０．０１３ １．３８ １．４１ ２．１５
８ ５００ ０．２３ ５ １６０ ０．３６ ０．６８ ０．６０ ０．０１９ ０．８２５ ０．８４５ ２．３１
５ ８００ ０．１３ ５ １６０ ０．１９ ０．２４ ０．５５ ０．０１４ ０．８６０ ０．８０７ ６．２０

Ａｖｅｒａｇｅ ｅｒｒｏｒ ε ３．４３
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　 　 表 ５ 给出了改进的膜厚方程与未考虑表面粗糙度

和微极流体的弹流润滑数值分析结果的比较。 研究的

工况为： Ｗ ＝ ５ ０００ Ｎ， Ｕ ＝ ０􀆰 ２ ｍ ／ ｓ， Ｇ ＝ ５ １６０， σ ＝
０􀆰 ３１２ ５ μｍ， ｌ＝ ０􀆰 ５， Ｎ＝ ０􀆰 ５， δ＝ ０􀆰 ０１ ｍｍ。

在相同工况下， 弹流润滑计算结果为 １􀆰 ０２ μｍ，
改进的油膜厚度方程计算结果为 １􀆰 ２１ μｍ， 误差为

１５􀆰 ７０％。 微极流体中固体颗粒的作用等同于增加了润

滑油的等量黏度， 因此使得整体的润滑油膜增大， 最

小膜厚也会相应增加。 当粗糙度存在时， 两接触表面

若出现波谷与波谷相对时， 该区域的润滑油膜则会有

一定程度的增加。 当两者的影响叠加时， 最小膜厚会

趋于增大。 结果与 ＮＡＤＵＶＩＮＡＭＡＮＩ 和 ＫＡＳＨＩＮＡＴＨ［２５］

的结果一致。 因此， 该拟合方程可以很好地替代考虑

表面粗糙度和微极流体的圆柱滚子轴承弹流润滑计算，
并可代替复杂的弹流润滑计算进行可靠性分析， 大大

简化了计算过程。

表 ５　 方法计算对比

Ｔａｂｌｅ ５　 Ｍｅｔｈｏｄ ｃａｌｃｕｌａｔｉｏｎ ｃｏｍｐａｒｉｓｏｎ

方法 最小膜厚 Ｈｍｉｎ ／ μｍ

ＥＨＬ １．０２
改进的最小膜厚方程 １．２１

图 １３ 显示了在上述工况下， 载荷和转速的标准

差变化对轴承润滑可靠性的影响。 当载荷和速度的标

准差较小时， 标准差的波动对润滑可靠性影响不大。
随着载荷和速度标准差的不断增大， 润滑可靠度也呈

线性下降。 因此， 保证轴承工作状态的稳定性是保证

可靠润滑的首要目标。

图 １３　 随机参数标准差对润滑可靠性的影响

Ｆｉｇ􀆰 １３　 Ｔｈｅ ｉｎｆｌｕｅｎｃｅ ｏｆ ｒａｎｄｏｍ ｐａｒａｍｅｔｅｒ ｓｔａｎｄａｒｄ ｄｅｖｉａｔｉｏｎ
ｏｎ ｌｕｂｒｉｃａｔｉｏｎ ｒｅｌｉａｂｉｌｉｔｙ： （ａ） ｔｈｅ ｉｎｆｌｕｅｎｃｅ ｏｆ ｌｏａｄ
ｓｔａｎｄａｒｄ ｄｅｖｉａｔｉｏｎ； （ｂ） ｔｈｅ ｉｎｆｌｕｅｎｃｅ ｏｆ ｓｐｅｅｄ
ｓｔａｎｄａｒｄ ｄｅｖｉａｔｉｏｎ

５　 结论

基于轴承动力学、 轴承结构参数及微极流润滑理

论， 建立了有限长圆柱滚子轴承润滑可靠性模型。 得

到如下结论：
（１） 相比于无限长微极流润滑模型， 在滚子两

端出现 “边缘效应”。 此处油膜厚度最小， 油膜压力

最大， 因此在轴承滚子两端的润滑情况最为恶劣。 同

时由于表面粗糙度的存在， 油膜厚度及压力分布会有

所波动， 滚子与滚道接触区域的润滑状况比理想状态

下的润滑状况差很多。
（２） 增加滚子凸度， 可以改善滚动轴承的 “边

缘效应”。 随着凸度的增加， 滚子端部的润滑状况逐

渐改善， 油膜分布将沿滚子轴向向中部集中， 压力分

布也沿滚子轴向向中间集中， 同时滚子中间出现较高

压力。
（３） 改进的最小膜厚方程可用于轴承润滑可靠

性的研究。 同时， 通过数值计算验证了改进方程的准

确性。 改进的最小膜厚方程考虑了表面粗糙度和微极

性流体的影响， 能更准确地反映实际润滑情况。
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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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聚二甲基硅氧烷表面改性及其对牛奶润滑特性评估的影响∗
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摘要： 口腔摩擦学是食品口感研究的重要问题。 针对模拟口腔材料聚二甲基硅氧烷 （ＰＤＭＳ） 与真实口腔表面亲

水性的差异， 对 ＰＤＭＳ 表面进行紫外臭氧辐照 （ＵＶＯ） 处理， 研究 ＰＤＭＳ 表面改性的效果及对牛奶润滑特性评估的影

响。 利用接触角测量仪、 ＸＰＳ 分析仪、 激光共聚焦显微镜分别表征了 ＰＤＭＳ 表面宏观亲水性、 表面微观化学成分、 表

面形貌， 采用微摩擦磨损试验机评估不同脂肪含量牛奶的润滑特性， 并分析 ＰＤＭＳ 表面物理化学性质对牛奶润滑特性

影响机制。 结果表明： ＰＤＭＳ 表面 ＵＶＯ 处理 １ 和 ４ ｈ， 接触角由 １１０°分别降至 ８２°和 ６０°， ＰＤＭＳ 表面氧硅原子比升高，
且形成玻璃态 ＳｉＯｘ 薄膜； ＰＤＭＳ 摩擦副表面性质会影响摩擦性能， 其中亲水 ＰＤＭＳ 表面的摩擦因数大于疏水 ＰＤＭＳ 表

面， 这是因为 ＵＶＯ 处理后的 ＰＤＭＳ 表面亲水性提高， 但表面粗糙度增大， 增大了蛋白质黏附强度； 脱脂牛奶的摩擦因

数高于全脂牛奶， 这是因为牛奶中脂肪含量下降影响流体润滑成膜， 导致摩擦因数增加。 研究结果有助于理解乳制品

口感形成机制， 为食品口感的体外综合评价提供参考。
关键词： 聚二甲基硅氧烷； 表面改性； 润滑特性； 口腔摩擦学； 紫外臭氧辐照
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ｄｒｏｐｈｏｂｉｃ ＰＤＭＳ ｓｕｒｆａｃｅ．Ｔｈｉｓ ｉｓ ｂｅｃａｕｓｅ ｔｈｅ ｈｙｄｒｏｐｈｉｌｉｃｉｔｙ ｏｆ ｔｈｅ ＰＤＭＳ ｓｕｒｆａｃｅ ａｆｔｅｒ ＵＶＯ ｔｒｅａｔｍｅｎｔ ｉｓ ｉｍｐｒｏｖｅｄ，ｂｕｔ ｔｈｅ
ｓｕｒｆａｃｅ ｒｏｕｇｈｎｅｓｓ ｉｎｃｒｅａｓｅｓ，ａｄｈｅｓｉｏｎ ｓｔｒｅｎｇｔｈ ｏｆ ｔｈｅ ｐｒｏｔｅｉｎ ｉｓ ｉｎｃｒｅａｓｅｄ．Ｔｈｅ ＣＯＦ ｏｆ ｓｋｉｍｍｅｄ ｍｉｌｋ ｉｓ ｈｉｇｈｅｒ ｔｈａｎ ｔｈａｔ ｏｆ
ｗｈｏｌｅ ｍｉｌｋ．Ｔｈｉｓ ｉｓ ｂｅｃａｕｓｅ ｔｈｅ ｄｅｃｒｅａｓｅ ｉｎ ｆａｔ ｃｏｎｔｅｎｔ ｗｉｌｌ ａｆｆｅｃｔ ｆｌｕｉｄ ｌｕｂｒｉｃａｔｉｏｎ ａｎｄ ｆｉｌｍ ｆｏｒｍａｔｉｏｎ，ｒｅｓｕｌｔｉｎｇ ｉｎ ａｎ ｉｎ⁃
ｃｒｅａｓｅ ｉｎ ＣＯＦ．Ｔｈｅ ｓｔｕｄｙ ｃｏｎｔｒｉｂｕｔｅｓ ｔｏ ｂｅｔｔｅｒ ｕｎｄｅｒｓｔａｎｄ ｔｈｅ ｍｅｃｈａｎｉｓｍ ｏｆ ｍｉｌｋ ｔｅｘｔｕｒａｌ ｓｅｎｓａｔｉｏｎ ａｎｄ ｓｙｓｔｅｍａｔｉｃ ｅｘ ｖｉｖｏ
ｅｖａｌｕａｔｉｏｎ ｏｆ ｆｏｏｄ ｔａｓｔｅ．

Ｋｅｙｗｏｒｄｓ：ｐｏｌｙ ｄｉｍｅｔｈｙｌｓｉｌｏｘａｎｅ；ｓｕｒｆａｃｅ ｍｏｄｉｆｉｃａｔｉｏｎ；ｌｕｂｒｉｃａｔｉｏｎ ｐｒｏｐｅｒｔｉｅｓ；ｏｒａｌ ｔｒｉｂｏｌｏｇｙ；Ｕｌｔｒａｖｉｏｌｅｔ－Ｏｚｏｎｅ ｉｒｒａｄｉａｔｉｏｎ

　 为避免 “三高” 和肥胖症等疾病， 健康的高蛋

白低脂食品成为更多消费者的选择， 维持流体食品脂

质口感成为食品研发面临的关键问题。 口腔摩擦学可

以描述食品口腔加工过程中上颚、 舌头和食品之间相

对运动而产生的触觉感官， 是评价食品口感的重要方

法之一［１－２］。 １９７７ 年 ＫＯＫＩＮＩ 等［３］ 首次提出脂质口感

形成与食品流体的黏度和舌头感受到的摩擦力相关。
因而， 结合摩擦学和食品科学的研究方法评价流体食

品口腔加工过程中的脂质口感， 对于揭示脂质口感形

成机制、 开发低脂健康食品有重要意义。
研究人员开发了不同的口腔摩擦因数评估手段。

ＭＯ 等［４］通过在志愿者口腔内进行原位润滑测量， 指

出摩擦因数与脂质口感形成有强相关性。 一系列基于

流变仪的摩擦力测量方式［５］ 是一种降低设备门槛的

测量方式， 并且可以得到从边界润滑到流体润滑宽速

范围内的 Ｓｔｒｉｂｅｃｋ 曲线， 但是对于边界润滑区测量精

度不足， 限制了润滑机制研究的深入。 微型牵引仪

（ＭＴＭ） 是使用最广泛的点接触摩擦测量装置。 基于

此仪器， ＫＲＯＰ 等［６］ 将水凝胶作为半固态食品的模

型， 研 究 了 体 外 仪 器 测 量 和 感 官 方 面 的 关 系；
ＳＡＲＫＡＲ 等［７］发现乳清蛋白微凝胶中摩擦因数的降低

是类似于滚珠轴承的机制； ＣＨＯＪＮＩＣＫＡ － ＰＡＳＺＵＮ
等［８］和 ＳＴＯＫＥＳ 等［９］实验给出微量脂肪和多糖吸附膜

的边界润滑规律。 但是此种测量方法采用球盘摩擦副

旋转 运 动， 与 真 实 口 腔 运 动 模 式 存 在 差 异。
ＣＡＭＰＢＥＬＬ等［１０］ 考虑口腔内的往复运动模式， 用

ＵＭＴ 的销盘式摩擦副模拟椭圆形口腔运动轨迹， 表

征了不同条件下分离乳清蛋白 （ＷＰＩ） 颗粒溶液的摩

擦因数。 为进一步研究油脂对口腔摩擦因数的影响以

及脂质口感形成机制， 本文作者选择使用 ＵＭＴ－３ 摩

擦磨损试验机球盘摩擦副 （模拟口腔与上颚） 以及

往复运动模式更好地模拟真实口腔加工。
在唾液的成分和口腔组织的模拟方面， 研究人员

开展了大量研究。 唾液中的微量多糖和蛋白质可以在

口腔内壁形成润滑膜， 减小摩擦因数［１１ － １３］。 陈建设

和王鑫淼［１１］在唾液调控条件下指出了涩感的形成机

制。 ＤＲＥＳＳＥＬＨＵＩＳ 等［１４］采用猪舌进行实验， 但是数

据重复性不理想。 体外模拟口腔加工中， ＰＤＭＳ 是最

常用模拟口腔的材料［１５－１６］， 但 ＰＤＭＳ 本身是疏水材

料［１７］， 而口腔组织由于唾液涂布呈亲水性。 研究表

明， 可以通过氧等离 子 体 处 理［１８］、 动 态 涂 层 修

饰［１９］、 硅烷化［２０］ 等方法使 ＰＤＭＳ 表面具有亲水性从

而使其接近口腔表面特性。 ＹＵＮ 等［２１］、 吕宏峰等［２２］

和姚树寅等［２３］发现使用紫外臭氧辐照处理法可以较

长时间保持 ＰＤＭＳ 表面亲水性状态， 这种方法成本低

且易于实现。 但由于紫外臭氧改性对 ＰＤＭＳ 表面物理

化学特性和摩擦性能的影响尚未了解清楚， 因此进一

步分析改性 ＰＤＭＳ 物理化学性质对研究牛奶润滑性能

的影响有重要意义。
本文作者从摩擦副表面性质和运动状态两方面模

拟真实口腔加工， 对不同脂肪含量牛奶的摩擦因数进

行比较。 首先用紫外臭氧处理法对 ＰＤＭＳ 进行亲水改

性， 然后采用球盘式往复运动模拟口腔运动， 在

ＵＭＴ－３摩擦磨损试验机上研究不同表面性质摩擦副、
不同脂肪含量牛奶的润滑条件下， 摩擦副表面性质、
脂肪含量对牛奶摩擦学性能的影响。 采用 Ｘ 射线光电

子能谱仪 （ＸＰＳ） 等手段分析 ＰＤＭＳ 表面改性前后成

分， 分析表面物理化学性质对牛奶润滑特性影响机制。
１　 实验方法

１􀆰 １　 摩擦副材料及成型

所有实验的摩擦副均由道康宁公司的聚二甲基硅

氧烷 （ＰＤＭＳ， Ｓｙｌｇａｒｄ １８４ Ｄｏｗ Ｃｏｒｎｉｎｇ， ＵＳＡ） 固化

制成。 上试样模具为聚苯乙烯 ９６ 孔带圆形孔的细胞

培养板 （６ ｍｍ）， 下试样模具为直径 ３５ ｍｍ 的圆形培

养皿。 将基础液与固化剂按 １０ ∶ １ 比例混合［２４］， 使

用玻璃棒搅拌 １０ ｍｉｎ 后倒入模具中， 用真空泵将混

合液中的气泡抽出， 在 ８０ ℃ 恒温干燥箱中静置 ２ ｈ
固化成型， 冷却至室温后使用乙醇脱模取出。
１􀆰 ２　 ＰＤＭＳ 表面改性

将制备好的 ＰＤＭＳ 试样放置在紫外臭氧灯下进行

紫外辐照处理 （ＵＶＯ）， 样品与灯管距离 ５ ｃｍ， 照射

时间为 ８ ｈ， 每隔一段时间取出一个样品放在接触角

测量仪下进行接触角测量， 观察 ＵＶＯ 处理对 ＰＤＭＳ
表面改性情况。
１􀆰 ３　 接触角测量

采用接触角测量仪 （ＸＧ－ＣＡＭ） 测量 ＰＤＭＳ 试
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样表面的亲水性。 在室温 （２５ ℃） 下， 将试样置于

测试平台上， 通过微量进样器在试样表面滴 ２ μＬ 去

离子水 （ＤＩ）， 采用 ＣＡＭ７􀆰 １ 接触角分析软件对液滴

施加到表面后 １ ｍｉｎ 内的 ２ 个倾角点的图像进行分

析， ３ 次测量后取平均值。
１􀆰 ４　 摩擦磨损实验

采用 ＵＭＴ－３ 摩擦磨损试验机 （ Ｂｒｕｋｅｒ， Ｇｅｒｍａ⁃
ｎｙ） 模拟口腔中舌与上颚之间的往复运动。 实验所

用设备为 ＵＭＴ－３ 型多功能摩擦磨损试验机， 接触方

式为球－盘式 （模拟舌头与上颚）。 实验装置示意图

如图 １ 所示。 运动模块选用曲柄滑块机构实现往复直

线运动， 行程为 １０ ｍｍ， 载荷为 １ Ｎ， 速度为 １０
ｍｍ ／ ｓ［２５］， 运动时间为 ３～１５ ｍｉｎ。

摩擦副材料为 ＵＶＯ 改性处理和未处理的 ＰＤＭＳ。
实验设计如表 １ 所示。 润滑剂选用脂肪质量分数为

３􀆰 ８％的全脂牛奶和不含脂肪的脱脂牛奶。 每次实验

更换新的摩擦副及新的润滑剂。

图 １　 ＵＭＴ－３ 摩擦磨损试验机装置示意

Ｆｉｇ􀆰 １　 Ｓｃｈｅｍａｔｉｃ ｏｆ ＵＭＴ－３ ｆｒｉｃｔｉｏｎ ａｎｄ ｗｅａｒ ｔｅｓｔｅｒ

表 １　 实验设计及参数

Ｔａｂｌｅ １　 Ｅｘｐｅｒｉｍｅｎｔ ｄｅｓｉｇｎ ａｎｄ ｐａｒａｍｅｔｅｒｓ

实验分组 样品 时间 ｔ ／ ｍｉｎ
１ 疏水性 ＰＤＭＳ、全脂牛奶 ３
２ 疏水性 ＰＤＭＳ、脱脂牛奶 ３
３ 亲水性 ＰＤＭＳ、全脂牛奶 ３
４ 亲水性 ＰＤＭＳ、脱脂牛奶 ３
５ 疏水性 ＰＤＭＳ、纯净水 ８
６ 疏水性 ＰＤＭＳ、全脂牛奶 １５

１􀆰 ５　 ＰＤＭＳ 表面表征

使用激光共聚焦显微镜 （ Ｏｌｙｍｐｕｓ， ＯＬＳ５０００）
对改性前后 ＰＤＭＳ 试样表面形貌进行观测。 物镜为

ＭＰＬＦＬＮ１０×ＬＥＸＴ， 图像像素尺寸为 １ ０２４×１ ０２４， 扫

描方式为 ３Ｄ 标准＋颜色， 观察改性前后 ＰＤＭＳ 表面

形貌变化。
使用 Ｘ 射线光电子能谱仪 （ＵＬＶＡＣ ＰＨＩ， Ｑｕａｎ⁃

ｔｅｒａ ＩＩ） 对样品表面元素化学键进行表征。 激发源采

用 Ａｌ 的 Ｋα 线 Ｘ 射线， 能量分析器固定透过能为

１ ４８６􀆰 ６ ｅＶ， 束斑直径为 １００ μｍ， 能量分辨率为

０􀆰 ４８ ｅＶ。 观察对比 ＰＤＭＳ 表面元素的特征峰及含量

在 ＵＶＯ 处理前后的变化情况， 进一步探讨经紫外臭

氧灯照射处理后 ＰＤＭＳ 改性的机制。
２　 结果与分析

２􀆰 １　 ＰＤＭＳ 表面接触角

ＰＤＭＳ 表面接触角随 ＵＶＯ 处理时间变化如图 ２
所示。 未经 ＵＶＯ 处理的 ＰＤＭＳ 接触角为 １０６°， 此时

ＰＤＭＳ 表面表现为疏水性。 随着 ＵＶＯ 处理时间的增

加， ＰＤＭＳ 表面接触角逐渐减小。 其中 ＵＶＯ 处理 ０􀆰 ５
ｈ 后 ＰＤＭＳ 表面接触角为 ９０°， 此时 ＰＤＭＳ 表面性质

介于亲水疏水之间； 照射 １ ｈ 后 ＰＤＭＳ 表面接触角为

８２°， 表现为亲水性； 随着照射时间的延长， 亲水性

进一步增强， ２ ｈ 后接触角达到 ６５°； 此后接触角变

化不再明显， 照射 ４ ～ ８ ｈ， 接触角保持在 ６０°左右。
结果表明， ＵＶＯ 处理 ２ ｈ 后， ＰＤＭＳ 表面表现为良好

的亲水性。

图 ２　 接触角与照射时间的关系

Ｆｉｇ􀆰 ２　 Ｒｅｌａｔｉｏｎ ｏｆ ｃｏｎｔａｃｔ ａｎｇｌｅｓ ｗｉｔｈ ｄｉｆｆｅｒｅｎｔ ｅｘｐｏｓｕｒｅ ｔｉｍｅ

２􀆰 ２　 牛奶润滑性能的评估

图 ３ 所示为 ＵＭＴ－３ 摩擦磨损试验机测量的脂肪含

量不同的牛奶在不同表面性质的 ＰＤＭＳ 中的摩擦因数。
图 ３ （ａ） 所示为稳定工作阶段 （ＨＢ－ｆａｔ 为 ８００ ｓ， 其

余为 １７５ ｓ 时） ２ 个往复行程下的摩擦因数变化曲线，
图 ３ （ｂ） 所示为整个工作时间下的摩擦因数变化曲

线。 图 ３ （ａ） 中 Ａ、 Ｃ 段表示摩擦过程中运动去程，
Ｂ、 Ｄ 段表示回程。 在单一行程中， 运动开始时摩擦因

数急剧增大， 行程过程中后摩擦因数逐渐平稳， 在到

达行程端点处后摩擦因数急剧下降至 ０， 而后回程同

理。 去程和回程产生的摩擦因数峰值有不超过 １０％的

差异。 取原始数据每个周期中摩擦因数在峰值的 ８０％
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以上的数值的平均值进行数据分析， 保证选取的摩擦

因数都在相同的相对运动速度和稳定工况下产生， 再

通过均值低通滤波处理后得到图 ３ （ｂ）。 对实验时间

１２０～１８０ ｓ 时产生的摩擦因数取平均， ３ 次实验后得到

摩擦因数均值如图 ３ （ｃ） 所示。
在图 ３ （ａ） 中， 亲水性 ＰＤＭＳ 表面产生的摩擦

因数曲线有很多 ‘毛刺’， 疏水性 ＰＤＭＳ 产生的摩擦

因数曲线较为平滑。 另外， 相对而言， 疏水性 ＰＤＭＳ
表面的摩擦因数则在达到峰值后缓慢降低， 而亲水性

处理后 ＰＤＭＳ 在一个行程内的摩擦因数达到峰值后基

本保持不变， 这与 ＰＤＭＳ 材料的黏弹性有关。 ＰＤＭＳ
本身弹性模量仅有 ５ ｋＰａ ～ ２ ＭＰａ［２６］， 是典型的黏弹

性材料， 变形量随加载时间增加而增大， 在单向行程

内摩擦因数随加载时间增加而减小［２７］。

图 ３　 典型摩擦因数曲线 （２ 个往复， 虚线表示距峰值 ２０％的位置） （ａ）， 不同工况下摩擦因数随时间变化曲线 （ｂ） 和不同

工况下的摩擦因数 （ｃ） （ＨＢ 为疏水 ＰＤＭＳ， ｆａｔ 为全脂牛奶， ＨＬ 为亲水 ＰＤＭＳ， ｎｏｆａｔ 为脱脂牛奶， Ｗａｔｅｒ 为纯净水）
Ｆｉｇ􀆰 ３　 Ｔｙｐｉｃａｌ ｆｒｉｃｔｉｏｎ ｃｏｅｆｆｉｃｉｅｎｔ ｃｕｒｖｅｓ （２ ｃｙｃｌｅｓ， ｔｈｅ ｄａｓｈ ｌｉｎｅｓ ｉｎｄｉｃａｔｅ ｔｈｅ ｐｏｓｉｔｉｏｎ ａｔ ２０％ ｏｆ ｐｅａｋ ｖａｌｕｅ） （ａ）， ｖａｒｉａｔｉｏｎ ｉｎ

ｆｒｉｃｔｉｏｎ ｃｏｅｆｆｉｃｉｅｎｔ ｗｉｔｈ ｒｅｓｐｅｃｔ ｔｏ ｔｉｍｅ ａｔ ｄｉｆｆｅｒｅｎｔ ｗｏｒｋｉｎｇ ｃｏｎｄｉｔｉｏｎｓ （ｂ）， ｆｒｉｃｔｉｏｎ ｃｏｅｆｆｉｃｉｅｎｔ ａｔ ｄｉｆｆｅｒｅｎｔ ｃｏｎｄｉｔｉｏｎｓ （ｃ） （ＨＢ
ｉｓ Ｈｙｄｒｏｐｈｏｂｉｃ ＰＤＭＳ， ｆａｔ ｍｅａｎｓ ｗｈｏｌｅ ｍｉｌｋ， ＨＬ ｉｓ ｈｙｄｒｏｐｈｉｌｉｃ ＰＤＭＳ， ｎｏｆａｔ ｍｅａｎｓ ｓｋｉｍｍｅｄ ｍｉｌｋ， Ｗａｔｅｒ ｉｓ ｐｕｒｅ ｗａｔｅｒ）

　 　 图 ３ （ｃ） 中不同表面性质的 ＰＤＭＳ 在不同脂肪

含量的牛奶中对摩产生的摩擦因数各不相同。 其中

全脂牛奶在疏水性 ＰＤＭＳ 和亲水性 ＰＤＭＳ 表面产生

的摩擦因数分别为 ０􀆰 ７４６ ± ０􀆰 ０３９ 和 ０􀆰 ７９２ ± ０􀆰 １０２；
脱脂牛奶在疏水性 ＰＤＭＳ 和亲水性 ＰＤＭＳ 表面产生

的摩擦因数分别为 ０􀆰 ７９９ ± ０􀆰 ０３５ 和 ０􀆰 ９４５ ± ０􀆰 ０７５；
水在疏水性 ＰＤＭＳ 表面产生的摩擦因数为 １􀆰 ３９３ ±
０􀆰 ０２０。 由此可见， 亲水性 ＰＤＭＳ 比疏水性 ＰＤＭＳ
表面摩擦因数大， 脱脂牛奶的摩擦因数高于全脂牛

奶的摩擦因数， 水的摩擦因数明显大于牛奶的摩擦

因数。
从摩擦副的表面性质分析， 亲水表面会增强水基

润滑剂及蛋白质的吸附力， 增大摩擦因数。 从润滑剂

的成分分析， 蛋白质吸附膜和脂肪的流体动压效应均

可以减小摩擦， 起到润滑作用。 图 ３ （ｂ） 中， 全脂牛

奶和脱脂牛奶的摩擦因数变化情况不同， 说明蛋白质

吸附膜与脂肪的流体动压效应的减摩机制并不相同。
图 ３ （ｂ） 中所有样品在启动后产生很大静摩擦，

随后减小为一个较小的滑动摩擦。 脱脂牛奶在亲水性

ＰＤＭＳ 和疏水性 ＰＤＭＳ 表面产生的摩擦因数在开始阶

段随着时间增加较快稳定， 依靠蛋白质在摩擦副表面

形成的润滑膜， 保持润滑效果。 而在全脂牛奶中摩擦

因数随着时间增加先逐渐增加， 达到一个最大值后开

始逐渐下降， 最终逐渐趋于平稳。
图 ４ 所示为 ＰＤＭＳ 疏水表面全脂牛奶 １５ ｍｉｎ 的摩

擦因数曲线。 初始阶段 ＰＤＭＳ 表面黏弹性变形不充

分， 表面粗糙度影响流体动压润滑效果， 脂肪形成的

流体动压润滑膜厚小于表面粗糙度， 蛋白质逐渐沉

积， 摩擦因数逐渐增加。 经过一段时间的磨合， 蛋白

质吸附膜充分形成， 摩擦因数不再增大。 而同时， 随

着表面充分变形， 脂肪形成润滑油膜厚度逐渐增加，
脂肪的流体动压效应成为减摩的主要因素， 摩擦因数

开始下降， 润滑膜厚趋稳， 最后摩擦因数稳定不

变［２７］。 由于疏水 ＰＤＭＳ 表面的弹性模量大于亲水表

面的弹性模量， 全脂牛奶在疏水表面形成稳定润滑膜

厚需要更长的时间。
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图 ４　 疏水性 ＰＤＭＳ 全脂牛奶摩擦因数随时间变化曲线

Ｆｉｇ􀆰 ４　 Ｖａｒｉａｔｉｏｎ ｉｎ ｆｒｉｃｔｉｏｎ ｃｏｅｆｆｉｃｉｅｎｔ ｗｉｔｈ ｒｅｓｐｅｃｔ ｔｏ ｔｉｍｅ
ｆｏｒ ｈｙｄｒｏｐｈｏｂｉｃ ＰＤＭＳ ａｎｄ ｗｈｏｌｅ ｍｉｌｋ

为进一步研究图 ３ （ ａ） 中亲水性 ＰＤＭＳ 表面产

生的摩擦因数曲线 ‘毛刺’ 产生的原因， 以及摩擦

因数较快达到稳定值的原因， 对 ＰＤＭＳ 表面做进一步

研究。
２􀆰 ３　 ＵＶＯ 处理对 ＰＤＭＳ 表面形貌的影响

ＵＶＯ 处理前后， ＰＤＭＳ 表面形貌分别如图 ５ 和图

６ 所示。 其中图 （ａ） 是显微镜明场照片， 图 （ｂ） 是

表面高度图， 图 （ｃ） 是图 （ｂ） 中竖线位置的高度

轮廓图。 结果表明， 未经 ＵＶＯ 处理的 ＰＤＭＳ 表面平

整， 峰峰值为 ２０􀆰 １６４ μｍ， 样品表面具有一定的波纹

度， 去掉波纹度计算得到 ＰＤＭＳ 表面粗糙轮廓算术平

均偏差度 Ｒａ 为 ０􀆰 ０９９ μｍ。

图 ５　 未处理 ＰＤＭＳ 表面形貌： （ａ） 显微镜明场照片； （ｂ） 表

面高度； （ｃ） 图 （ｂ） 中竖线位置的高度轮廓

Ｆｉｇ􀆰 ５　 Ｓｕｒｆａｃｅ ｔｏｐｏｇｒａｐｈｙ ｏｆ ｕｎｔｒｅａｔｅｄ ＰＤＭＳ： （ａ） ｍｉｃｒｏｓｃｏｐｅ
ｂｒｉｇｈｔ ｆｉｅｌｄ ｐｈｏｔｏｓ； （ｂ） ｓｕｒｆａｃｅ ｈｅｉｇｈｔ； （ｃ） ｈｅｉｇｈｔ
ｐｒｏｆｉｌｅ ｏｆ ｖｅｒｔｉｃａｌ ｌｉｎｅ ｐｏｓｉｔｉｏｎ ｉｎ ｆｉｇｕｒｅ （ｂ）

图 ６　 ＵＶＯ 处理 ４ｈ 后 ＰＤＭＳ 表面形貌： （ａ） 显微镜明场照片；
（ｂ） 表面高度； （ｃ） 图 （ｂ） 中竖线位置的高度轮廓

Ｆｉｇ􀆰 ６　 Ｓｕｒｆａｃｅ ｔｏｐｏｇｒａｐｈｙ ｏｆ ＰＤＭＳ ｗｉｔｈ ４ ｈｏｕｒｓ ＵＶＯ ｔｒｅａｔｍｅｎｔ：
（ａ） ｍｉｃｒｏｓｃｏｐｅ ｂｒｉｇｈｔ ｆｉｅｌｄ ｐｈｏｔｏｓ； （ｂ） ｓｕｒｆａｃｅ ｈｅｉｇｈｔ；
（ｃ） ｈｅｉｇｈｔ ｐｒｏｆｉｌｅ ｏｆ ｖｅｒｔｉｃａｌ ｌｉｎｅ ｐｏｓｉｔｉｏｎ ｉｎ ｆｉｇｕｒｅ （ｂ）

经 ＵＶＯ 处理 ４ ｈ 后， ＰＤＭＳ 表面产生微裂纹， 图

６ （ｃ） 中测得裂纹深度为 ７０􀆰 ３２０ μｍ。 微裂纹导致

ＰＤＭＳ 表面峰峰值增大为 １２７􀆰 ８３３ μｍ， 粗糙度增大，
对无裂纹的 Ａ－Ｂ 段计算粗糙度， 首先去掉波纹度计

算得到 ＰＤＭＳ 表面粗糙度轮廓算术平均偏差度 Ｒａ 为

０􀆰 １７６ μｍ， 依然大于 ＵＶＯ 处理之前。
因此， 经过 ＵＶＯ 处理， ＰＤＭＳ 表面亲水化同时

产生微裂纹， 导致 ＰＤＭＳ 表面粗糙度增大。 因此亲水

性 ＰＤＭＳ 表面产生的微裂纹是摩擦因数曲线 ‘毛刺’
产生的原因。
２􀆰 ４　 ＰＤＭＳ 表面微观化学成分分析

对未经处理和经 ＵＶＯ 处理 １、 ４ ｈ 后的 ＰＤＭＳ 进

行 Ｘ 射线光电子能谱分析， 分析样品表面的微观化

学成分。 氧、 硅原子数比例的测试结果如表 ３ 所示。

表 ３　 ＰＤＭＳ 表面氧和硅原子数比

Ｔａｂｌｅ ３　 Ｒａｔｉｏ ｏｆ ａｔｏｍ ｎｕｍｂｅｒｓ ｉｎ ｔｈｅ ＰＤＭＳ
ｓｕｒｆａｃｅ （ｏｘｙｇｅｎ ｔｏ ｓｉｌｉｃｏｎ）

紫外臭氧处理时间 ｔ ／ ｈ 氧与硅原子比

０ １．３ ∶ １
１ ２．０４ ∶ １
４ ２．２ ∶ １

ＰＤＭＳ 化学式为 （Ｃ２Ｈ６ＯＳｉ） ｎ， 氧与硅原子理论

比值为 １ ∶ １。 由于制备及试样处理过程中样品表面

吸附空气中的氧， 实际测得氧与硅原子比 １􀆰 ３ ∶ １，
氧原子比例微高于理论值［２２］。 经过 ＵＶＯ 处理 １ ｈ 后
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ＰＤＭＳ 表面氧与硅原子比值为 ２􀆰 ０４ ∶ １， 处理 ４ ｈ 的

ＰＤＭＳ 表面氧与硅原子比值为 ２􀆰 ２ ∶ １， 氧原子所占比

例随着 ＵＶＯ 处理时间增加而明显增加。
图 ７ 所示为 ＵＶＯ 处理 ０、 １ 和 ４ ｈ 后 ＰＤＭＳ 样品

表面元素特征峰的 ＸＰＳ 全谱。 改性前后 ＰＤＭＳ 表面

元素类别一致， 经过 ＵＶＯ 处理 １ ｈ 后， Ｏ １ｓ 特征峰

增强 ８５％， 经过 ＵＶＯ 处理 ４ ｈ 后 Ｃ １ｓ 峰强减弱，
Ｓｉ ２ｐ特征峰峰强几乎不变， Ｏ １ｓ 特征峰与未处理

ＰＤＭＳ 相比增强 １４０％。 这与表 ３ 中氧与硅原子比例

增大趋势一致。

图 ７　 不同 ＵＶＯ 处理时间的 ＰＤＭＳ 表面 ＸＰＳ 谱

Ｆｉｇ􀆰 ７　 ＸＰＳ ｓｕｒｖｅｙ ｓｐｅｃｔｒａ ｏｆ ａ ｐｒｉｓｔｉｎｅ ＰＤＭＳ ｓｕｂｓｔｒａｔｅ
ａｎｄ ＰＤＭＳ ａｆｔｅｒ ＵＶＯ ｔｒｅａｔｍｅｎｔ ｆｏｒ １ ａｎｄ ４ ｈ

图 ８ 所示为 Ｓｉ ２ｐ 特征峰的高分辨谱图。 样品经

过 ＵＶＯ 处理 １ ｈ 后 Ｓｉ ２ｐ 特征峰的中心位置从 １０２􀆰 ３
ｅＶ 移动到 １０３􀆰 ４４ ｅＶ， 表明 ＰＤＭＳ 表面经过 ＵＶＯ 处

理后表面除了 Ｓｉ－Ｏ 存在外， 还产生了其他价态的 Ｓｉ。
处理 ４ ｈ 后 Ｓｉ ２ｐ 的特征峰位置不变但强度增加。

图 ８　 ＰＤＭＳ 表面 Ｓｉ ２ｐ 特征峰随照射时间变化

Ｆｉｇ􀆰 ８　 Ｈｉｇｈ－ｒｅｓｏｌｕｔｉｏｎ ＸＰＳ Ｓｉ ２ｐ ｓｃａｎ ｏｆ ＰＤＭＳ ｓｕｂｓｔｒａｔｅ
ｔｒｅａｔｅｄ ｗｉｔｈ ＵＶＯ ｆｏｒ ｖａｒｉｏｕｓ ｔｉｍｅｓ

实验结果表明， ＰＤＭＳ 表面经紫外辐照时， 表面

的 Ｓｉ－Ｃ 键被打断， 紫外线使空气中的氧气转化为臭

氧， 其强氧化性与 ＰＤＭＳ 表面自由基团生成羧基和羟

基提高亲水性［２２］。 在紫外和臭氧的双重作用下 ＰＤＭＳ
表面生成了近似玻璃态 ＳｉＯｘ 薄层， 引起表面微裂纹

和粗糙度增加。 ＰＤＭＳ 表面改性后表面形成的玻璃态

硅氧化合物增加了表面弹性模量， 变形量对加载时间

的敏感度降低， 所以在图 ３ （ ａ） 中亲水性 ＰＤＭＳ 摩

擦因数较快达到稳定值。
３　 结论

为模拟真实口腔表面特性， 对聚二甲基硅氧烷

（ＰＤＭＳ） 表面进行紫外臭氧辐照 （ＵＶＯ） 处理， 以

改善亲水性。 分析亲水化改性前后 ＰＤＭＳ 表面物理化

学变化。 使用 ＵＭＴ－３ 摩擦磨损试验机对不同脂肪含

量牛奶的润滑特性进行评估。 结论如下：
（１） ＵＶＯ 处理是 ＰＤＭＳ 表面亲水化改性的一种

有效手段。 ＵＶＯ－臭氧处理后在 ＰＤＭＳ 表面生成羟基，
并形成近似玻璃态 ＳｉＯｘ 薄层结构， 是 ＰＤＭＳ 表面亲

水化和表面粗糙度增加的根本原因。
（２） ＰＤＭＳ 摩擦副表面性质会影响牛奶摩擦性能，

亲水性 ＰＤＭＳ 表面粗糙度增加， 牛奶在摩擦副黏附力

增强， 摩擦因数大于疏水 ＰＤＭＳ 表面的摩擦因数。
（３） 牛奶中的脂肪起到减摩作用， 全脂牛奶摩

擦因数小于脱脂牛奶摩擦因数， 牛奶中的脂肪在摩擦

过程中促进流体润滑膜形成， 起到润滑作用， 减小摩

擦因数。
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摘要： 为研究冷轧铝工作区的混合润滑特性， 基于平均流量理论建立考虑表面粗糙度的冷轧铝工作区混合润滑模

型， 并通过相关文献的数据验证模型的正确性。 在不同轧制速度、 润滑油黏度以及前后张应力条件下对整个工作区内

的润滑特性进行分析， 研究轧制工艺参数对油膜厚度、 接触面积比以及应力分布的影响。 仿真结果表明： 随着轧制速

度的提高， 轧制压力有一定程度下降， 接触面积比会下降以及油膜厚度会增加； 较高黏度的润滑剂可以有效地降低轧

制界面摩擦力及轧制力， 润滑剂黏度越大， 油膜压力越大； 施加前后张应力对摩擦力的影响不显著， 只会降低施加侧

的轧制力。
关键词： 混合润滑； 轧制速度； 黏度； 接触面积比； 冷轧铝
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　 金属成形中的润滑可以降低能耗， 提高产品质

量， 因此在冷轧板带中得到了广泛的应用。 在实际生

产过程中， 为了生产出良好的带材表面， 冷轧过程一

般处于混合润滑状态。 工作区作为冷轧过程金属变

形、 润滑以及摩擦的主要区域， 且一般处于高温高压

的状态， 所以比较难通过实验测量工作区真实接触面

积、 油膜厚度、 油膜压力等的变化。 因而对工作区域

建立合理可靠的模型， 对深入理解混合润滑区润滑特



性具有重要意义［ １－３］。
金属轧制成形是一个不断变化的过程， 润滑油黏

度［ ４］、 轧制速度［ ５］以及轧制界面表面粗糙度［ ６－７］的细

微变化均会导致轧制界面的润滑状态发生改变。
ＭＡＳＪＥＤＩ 和 ＫＨＯＮＳＡＲＩ［８］ 研究了轧制界面粗糙度对

界面载荷分布的影响。 ＫＩＪＩＭＡ 和 ＢＡＹ［９］ 运用有限元

分析方法， 研究了界面润滑条件、 界面粗糙度对轧制

界面接触条件的影响。 ＬＩＵ 等［ １０ ］ 采用弹塑性有限元

方法， 通过在接触面引入摩擦层， 计算了轧制区域的

摩擦力和法向压力。 ＷＵ 等［ １１ ］ 通过对润滑微分方程

积分， 建立了润滑油流量和出口速度比的方程， 对工

作区混合润滑特性进行了研究， 分析了不同表面粗糙

度、 压下率和润滑油黏度对轧制界面润滑特性的影

响。 王桥医等［ １２］ 以随机粗糙峰分布理论为基础， 建

立了考虑表面粗糙度特征的轧制界面混合润滑模型，
系统分析了表面粗糙度方向、 压下率等工艺参数对界

面混合润滑特性的影响。
对于轧制混合润滑的研究， 轧制速度、 润滑剂黏

度以及表面粗糙度［ １ ３－１５］ 等参数一直都是研究热点，
然而对于带材前后张力对轧制变形区润滑特性的影响

很少给出分析。 因此， 本文作者建立板带轧制的混合

润滑基本模型， 研究轧制工艺参数对界面油膜厚度、
接触面积比以及应力分布的影响， 研究结果对减少工

作辊磨损、 提高轧件质量、 降低能源消耗有着重要的

理论价值和实际意义。
１　 冷轧混合润滑模型

冷轧润滑过程如图 １ 所示， 整个接触区分为 ３ 个

区域： 入口区， 工作区和出口区。 一方面入口区和出

口区的长度与工作区相比相对较短， 另一方面工作区

也是发生载荷变化、 热量传递、 接触以及金属形变的

主要区域， 故选择工作区作为研究区域。

图 １　 轧制润滑过程示意

Ｆｉｇ􀆰 １　 Ｓｃｈｅｍａｔｉｃ ｏｆ ｌｕｂｒｉｃａｔｉｏｎ ｏｆ ｒｏｌｌｉｎｇ ｐｒｏｃｅｓｓ

１􀆰 １　 轧制压力和摩擦应力

轧制压力是冷轧过程中重要的设备参数和工艺参

数。 对于冷轧过程的工作区， 在其内取一个微元体如

图 ２ 所示， 由水平方向受力平衡可得：
ｄＦ
ｄφ

＝
－２Ｒ（Ｐｓｉｎφ＋Ｑｃｏｓφ）

ｙ１
（１）

Ｆ＝ ｆ ／ （σＹ０
ｙ１），Ｐ＝ ｐ ／ σＹ０

，Ｑ＝ ｑ ／ σＹ０
（２）

式中： φ 为从出口平面起的角度； Ｒ 为轧辊的半

径； ｙ１ 为轧件入口厚度； σＹ０
为带材的屈服强度； ｆ、 Ｆ

分别为单位宽度水平张力、 量纲一水平张力； ｐ、 Ｐ 分

别为轧制力、 量纲一轧制力； ｑ、 Ｑ分别为摩擦力、 量

纲一摩擦力。
在平面应变条件下， 根据 ｖｏｎ Ｍｉｓｅｓ 屈服准则有：

Ｐ ＝
ＷＹ － Ｆｙ１ ／ ｙ

ｃｏｓφ
（３）

式中： ｙ 为任意接触角 φ 下的轧件厚度； ＷＹ 为

量纲一屈服强度。

图 ２　 微元体受力分析

Ｆｉｇ􀆰 ２　 Ｆｏｒｃｅ ａｎａｌｙｓｉｓ ｏｆ ｖｏｌｕｍｅ ｅｌｅｍｅｎｔ

在冷轧工作区内部， 通常处于混合润滑状态， 轧

制界面压力由 ２ 部分承担， 即一部分压力是由微凸体

间隙的润滑油承担， 另一部分由接触的微凸体承担。
设微凸体的接触面积比为 Ａ， 则接触面间的摩擦应

力为

Ｑ＝ＡＱａ＋（１－Ａ）Ｑｆ （４）
Ｑａ ＝ ｑａ ／ σＹ０

，Ｑｆ ＝ ｑ ｆ ／ σＹ０
（５）

式中： ｑａ、 Ｑａ 分别为接触摩擦应力、 量纲一接

触摩擦应力； ｑ ｆ、 Ｑｆ 分别为流体摩擦应力、 量纲一流

体摩擦应力。
微凸体接触摩擦应力为

Ｑａ ＝
ｃＷＹ

２ｓｉｇｎ（ｕｗ－ｕｒ）
（６）

式中： ｃ 为微凸体接触的黏附系数； ｕｗ 为轧件速

度； ｕｒ 为轧辊速度。
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　 　 润滑剂流动摩擦应力为

Ｑｆ ＝
ｈ ｔ

２Ｒ
ｄＰ ｆ

ｄφ
＋
η０ｅ

ασＹ ０
Ｐ ｆ

σＹ０

（ｕｗ－ｕｒ）
ｈ ｔ

（７）

式中： ｈ ｔ 为平均油膜厚度； η０ 为润滑油大气压

下的动力黏度； Ｐ ｆ 为量纲一油膜压力； α 为润滑油黏

压系数。
１􀆰 ２　 接触面积比

在冷轧工作区， 由于微凸体的压平以及轧件发生

整体塑性变形， 真实接触面积比的计算变得十分复

杂。 另外轧件在工作区的整体塑性变形减少了微凸体

的有效硬度， 使得传统的粗糙表面润滑模型不再适

应。 对于纵向粗糙度的轧件表面， 使用上限法得到了

量纲一有效硬度 Ｈａ 和量纲一应变率 Ｅ 的半经验

公式：

Ｈａ ＝
ｐａ－ｐ ｆ

σＹ０

（８）

Ｅ＝ ε′ｌ
ｖａ－ｖｂ

（９）

式中： ｐａ 为微凸体接触压力； ｖａ 为微凸体向下

压平速度； ｖｂ 为微凸体波谷上升速度； ｌ 为微凸体半

间距。
量纲一有效硬度 Ｈａ 与接触面积比 Ａ 和量纲一应

变率 Ｅ 之间有下面的关系：

Ｈａ ＝
２

ｆ１（Ａ）Ｅ＋ｆ２（Ａ）
（１０）

其中：
ｆ１（Ａ）＝ ０．５１５＋０．３４５Ａ－０．８６Ａ２ （１１）

ｆ２（Ａ）＝
１

２．５７１－Ａ－Ａｌｎ（１－Ａ）
（１２）

在轧制工作区， 接触面的总压力 ｐ 是由微凸体接

触压力 ｐａ 和流体压力 ｐ ｆ 共同承担， 具有如下关系：
ｐ＝ ｐａＡ＋ｐ ｆ（１－Ａ） （１３）
写成量纲一化形式：
Ｐ＝Ｐ ｆ＋ＡＨａ （１４）
基于纵向微凸体压平理论， ＣＨＡＮＧ 等［ １６ ］提出来

一个接触面积比 Ａ 的计算公式

ｄＡ
ｄφ

＝ － ２φＲ
θａ［２ｌ（１－Ａ）＋ｙＥ］

（１５）

式中： θａ 为微凸体倾角。
量纲一应变率 Ｅ 可以通过下式计算：

Ｅ＝
ＡＷＹ－（Ｐ－Ｐ ｆ） ｆ２

（Ｐ－Ｐ ｆ） ｆ１
（１６）

１􀆰 ３　 油膜厚度

对于轧辊和带材表面都是粗糙的情况， 采用复合

粗糙度来综合轧辊和带材的表面粗糙度， 使粗糙接触

问题转变为一个光滑表面与一个粗糙表面的接触问

题。 如图 ３ 所示， 带材表面微凸体为锯齿形纵向条

纹， 微凸体宽度为 ２ｌ， 微凸体波峰到波谷的高度为

２ｂ， 微凸体压平产生宽度为 ２ａ 的平面， 带材的均方

根表面粗糙度 Ｒｑ 为

Ｒｑ ＝
ｂ
３

（１７）

由几何关系可以得到， 油膜厚度 ｈ ｔ 和接触面积

比 Ａ 之间的关系：

ｈ ｔ ＝ ３Ｒｑ （１－Ａ）
２ （１８）

对油膜厚度进行量纲一化：

Ｈｔ ＝ ｈ ｔ ／ Ｒｑ ＝ ３ （１－Ａ） ２ （１９）

图 ３　 轧辊和带材接触界面形貌

Ｆｉｇ􀆰 ３　 Ｓｕｒｆａｃｅ ｔｏｐｏｇｒａｐｈｙ ｏｆ ｉｎｔｅｒｆａｃｅ ｂｅｔｗｅｅｎ ｓｔｒｉｐ ａｎｄ
ｒｏｌｌ： （ａ） ｂｅｆｏｒｅ ｃｏｎｔａｃｔ； （ｂ） ａｆｔｅｒ ｃｏｎｔａｃｔ

１􀆰 ４　 油膜压力方程

在稳定轧制条件下， 假设润滑油不可压缩、 密度

恒定， 忽略横向流动。 由小平面上流量总体平衡， 得

出考虑粗糙度影响的平均流动方程：
ｄ
ｄｘ Φｘ

ｈ３
ｔ

１２η
ｄＰ ｆ

ｄｘ
æ

è
ç

ö

ø
÷ ＝ －Φｕｘ

ｕｒ＋ｕｗ

２
ｄＨｔ

ｄｘ
＋
Ｈｔ

２
ｄｕｗ

ｄｘ
é

ë
êê

ù

û
úú （２０）

考虑流体连续性条件：
ｕｗ ＝ ｕｗ２ｙ２ ／ ｙ＝ ｕｒ（１＋Ｓ ｆ）ｙ２ ／ ｙ （２１）
式中： Ｓ ｆ 为前滑系数。
冷轧过程中工作区轧件的厚度：
ｙ＝ ｙ２＋Ｒφ

２ （２２）
ｄｙ
ｄφ

＝ ２Ｒφ （２３）

忽略温度对润滑油的影响， 润滑油的流变特性可

简化为

η＝η０ｅ
αｐ ｆ （２４）
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式中： η０ 为大气压下的黏度； α 为黏压系数。
对于锯齿形微凸体［ １ ６］， 流动因子 Φｘ：

Φｘ ＝
２ ３
Ｈｔ

　 　 　 Ｈｔ＜ ３

１＋３Ｈｔ
－２ Ｈｔ＜ ３

ì

î

í

ï
ï

ïï

（２５）

Φｕｘ ＝ １ （２６）
将式 （２１）、 （２２） 和式 （２３） 代入式 （２０） 中

得出：

ｄ
ｄφ ΦｘＨ

３
ｔ

ｄ Ｐ
＾
ｆ

ｄφ
æ

è
ç

ö

ø
÷ ＝ －

６Ｒη０αｕｒ

Ｒ２
ｑ

１＋（１＋Ｓ ｆ）
ｙ２

ｙ
é

ë
êê

ù

û
úú

ｄＨｔ

ｄφ
－{

２（１＋Ｓ ｆ）ｙ２ＨｔＲφ
ｙ２ } （２７）

式中： Ｐ
＾
ｆ ＝ １－ｅ－αＰ ｆ。

１􀆰 ５　 边界条件

忽略弹性变形区域， 将以下边界条件应用于塑性

工作区：
Ｆ（０） ＝ Ｓ２ （２８）
Ｆ（φ１） ＝ Ｓ１ （２９）
Ｐ（０） ＝ ＷＹ（０） － Ｓ２ｙ１ ／ ｙ２ （３０）
Ｐ（φ１） ＝ ［ＷＹ（φ１） － Ｓ１］ ／ ｃｏｓφ１ （３１）
Ｐ ｆ（０） ＝ ０ （３２）
Ｐ ｆ（φ１） ＝ Ｐ（φ１） － Ａ１ ／ ｆ２（Ａ１） （３３）

Ｈｔ１ ＝ （Ｈ１ ＋ ３ ）
２
／ （４ ３ ） （３４）

Ａ１ ＝ （ ３ － Ｈ１） ／ （２ ３ ） （３５）
其中：

ｈ１ ＝
３η０αＲ（ｕｗ１ ＋ ｕｒ）
ｌ（１ － ｅ －α（σ－Ｓ））

（３６）

ｕｗ１ ＝ ［１ ＋ （１ ＋ Ｓ ｆ）ｙ２ ／ ｙ１］ｕｒ （３７）

Ｓ ｆ ＝
Ｒ′φ２

１

４ｙ２
１ －

φ１

２μ
æ

è
ç

ö

ø
÷

２

（３８）

２　 数值仿真求解

为了获得冷轧过程中工作区界面油膜压力、 轧制

压力、 摩擦应力、 接触面积比及油膜厚度的分布规

律， 需要对上述方程数值求解。 微分方程 （ １）、
（１５） 通过 ４ 阶龙格 －库塔在 ＭａｔＬａｂ 实现， 方程

（２７） 可通过多种数值计算方法计算。 在迭代求解开

始时， 设定下列初值：
（１） 轧制压力初值设定为轧件的屈服强度，

Ｐ＝ＷＹ；
（２） 油膜压力 Ｐ ｆ ＝ ０􀆰 ９Ｐ；
（３） 接触面积比 Ａ＝ ０􀆰 ７５。
使用 ＭａｔＬａｂ 进行编程， 计算流程如图 ４ 所示。

图 ４　 计算流程

Ｆｉｇ􀆰 ４　 Ｃａｌｃｕｌａｔｉｏｎ ｆｌｏｗ

３　 模型验证与结果分析

为了验证模型的正确性， 该程序通过文献［１６］
中的实例进行验证， 计算的结果如图 ５ 所示。 通过对

比， 文中建立的混合润滑模型所得到的结果与文献

［１６］的计算结果比较吻合。 在文献［１６］中， 轧制速

度 ｕｒ 限制为 ０􀆰 ５３ ｍ ／ ｓ， 由于压力对流量常数的敏感

性增加， 无法在较高的速度下获得收敛的解。 文中建

立的混合润滑模型， 可以在更高的速度下获得收敛

解， 可以应用于大多数的冷轧过程。

图 ５　 文献［１６］与文中模型计算结果对比

Ｆｉｇ􀆰 ５　 Ｃｏｍｐａｒｉｓｏｎ ｏｆ ｃａｌｃｕｌａｔｅｄ ｒｅｓｕｌｔｓ ｏｆ ｒｅｆｅｒｅｎｃｅ ［１６］
ａｎｄ ｔｈｅ ｍｏｄｅｌ ｉｎ ｔｈｉｓ ｐａｐｅｒ

计算实例采用二辊实验轧机轧制铝带的部分数

据， 如表 １ 所示。
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表 １　 铝带轧制工艺参数

Ｔａｂｌｅ １　 Ｐｈｙｓｉｃａｌ ｐａｒａｍｅｔｅｒｓ ｏｆ ａｌｕｍｉｎｕｍ ｓｔｒｉｐ ｒｏｌｌｉｎｇ

参数名称 参数

润滑油黏度 η０ ／ （Ｐａ·ｓ） ０．０２

黏压系数 α ／ Ｐａ－１ １．５８×１０－８

轧辊半径 Ｒ ／ ｍｍ ２００

微凸体间距 ｌ ／ μｍ ３５．０

微凸体倾角 θａ ／ ｒａｄ ０．２

带材屈服应力 σＹ０ ／ ＭＰａ ９７．７５

带材入口厚度 ｙ１ ／ ｍｍ ２．６

带材出口厚度 ｙ２ ／ ｍｍ １．３

表面综合粗糙度 Ｒｑ ／ μｍ １．２

微凸体黏附系数 ｃ ０．２

３􀆰 １　 轧制速度对工作区润滑特性的影响

图 ６ 所示为前后张应力为 ０， 润滑油黏度为 ０􀆰 ０２
Ｐａ·ｓ 时， 不同轧制速度条件下的工作区润滑特性。

图 ６ （ａ）、 （ｂ） 表明， 随着轧制速度的增大， 轧

制压力减小而油膜压力增大。 轧制速度逐渐增大， 轧

辊与轧件接触界面间的流体动压效应不断增强， 进入

接触面内的润滑油不断增多， 接触界面的压力主要由

粗糙面凹谷中的油膜承担。 因此， 当轧制速度增大，
轧制压力呈减小趋势而油膜压力呈增大趋势。

图 ６ （ｃ）、 （ｄ）、 （ｅ） 表明， 随着轧制速度的增

加， 由于斜楔作用使得进入工作区界面的润滑油增

加， 即流体动压效果明显， 使得接触面积比减小而油

膜厚度增大， 从而使轧制界面摩擦因数减小， 摩擦应

力减小。

图 ６　 不同轧制速度条件下的工作区润滑特性

Ｆｉｇ􀆰 ６　 Ｌｕｂｒｉｃａｔｉｏｎ ｃｈａｒａｃｔｅｒｉｓｔｉｃｓ ｉｎ ｗｏｒｋｉｎｇ ｚｏｎｅ ｕｎｄｅｒ ｄｉｆｆｅｒｅｎｔ ｒｏｌｌｉｎｇ ｓｐｅｅｄ： （ａ） ｔｏｔａｌ ｐｒｅｓｓｕｒｅ；
（ｂ） ｆｌｕｉｄ ｐｒｅｓｓｕｒｅ； （ｃ） ｒｅａｌ ｃｏｎｔａｃｔ ａｒｅａ； （ｄ） ｆｉｌｍ ｔｈｉｃｋｎｅｓｓ； （ｅ） ｆｒｉｃｔｉｏｎ ｓｔｒｅｓｓ
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３􀆰 ２　 润滑油黏度对工作区润滑特性的影响

图 ７ 所示为前后张应力为 ０， 轧制速度为 １ ｍ ／ ｓ
时， 不同润滑油黏度条件下的工作区润滑特性。

图 ７ （ａ）、 （ｂ） 表明， 随着润滑油黏度的增加，
轧制压力减小而油膜压力增大。 较高黏度的润滑油会

产生较厚的油膜来分隔轧辊与轧件的粗糙表面， 实际

接触面积比不断减小， 界面间的压力更多地由润滑油

膜来承担。 因此， 当润滑油黏度逐渐增加， 轧制压力

呈减小趋势， 而油膜压力则逐渐增大。
图 ７ （ｃ）、 （ｄ） 表明， 随着黏度增加， 接触面积

比减小而油膜厚度增大。 图 ７ （ｅ） 表明， 随着润滑

油黏度的增加， 摩擦应力呈减小趋势。 当润滑油黏度

不断增大， 意味着更多的载荷由粗糙面凹谷中的油膜

承担， 而流体摩擦远小于粗糙峰接触产生的摩擦。 因

而， 摩擦应力随着黏度增大而减小。

图 ７　 不同润滑油黏度条件下的工作区润滑特性

Ｆｉｇ􀆰 ７　 Ｌｕｂｒｉｃａｔｉｏｎ ｃｈａｒａｃｔｅｒｉｓｔｉｃｓ ｉｎ ｗｏｒｋｉｎｇ ｚｏｎｅ ａｔ ｄｉｆｆｅｒｅｎｔ ｌｕｂｒｉｃａｎｔ ｖｉｓｃｏｓｓｉｔｙ： （ａ） ｔｏｔａｌ ｐｒｅｓｓｕｒｅ；
（ｂ） ｆｌｕｉｄ ｐｒｅｓｓｕｒｅ； （ｃ） ｒｅａｌ ｃｏｎｔａｃｔ ａｒｅａ； （ｄ） ｆｉｌｍ ｔｈｉｃｋｎｅｓｓ； （ｅ） ｆｒｉｃｔｉｏｎ ｓｔｒｅｓｓ

３􀆰 ３　 前后张应力对工作区润滑特性的影响

图 ８ 所示为轧制速度为 １ ｍ ／ ｓ， 润滑油黏度为

０􀆰 ０２ Ｐａ· ｓ 时， 不同张应力条件下的工作区润滑

特性。
图 ８ （ａ）、 （ｂ） 表明， 张应力不但会影响张力

所在一侧压力大小， 还会改变轧制界面中性点的位

置。 前张力增大， 靠近出口区一侧的轧制压力和油膜

压力减小， 中性点位置向入口区移动； 后张力增大，
靠近入口区一侧的轧制压力和油膜压力减小， 中性点

位置向出口区移动。 图 ８ （ｃ）、 （ｄ） 表明， 前张应力

对油膜厚度和接触面积比无明显影响， 后张应力的增

加会使接触面积比减少， 油膜厚度增加。 图 ８ （ ｅ）
表明， 前后张应力的施加对于摩擦应力的大小影响不

显著。
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图 ８　 不同张应力条件下的工作区润滑特性

Ｆｉｇ􀆰 ８　 Ｌｕｂｒｉｃａｔｉｏｎ ｃｈａｒａｃｔｅｒｉｓｔｉｃｓ ｉｎ ｗｏｒｋｉｎｇ ｚｏｎｅ ｕｎｄｅｒ ｄｉｆｆｅｒｅｎｔ ｔｅｎｓｉｌｅ ｓｔｒｅｓｓ： （ａ） ｔｏｔａｌ ｐｒｅｓｓｕｒｅ；
（ｂ） ｆｌｕｉｄ ｐｒｅｓｓｕｒｅ； （ｃ） ｒｅａｌ ｃｏｎｔａｃｔ ａｒｅａ； （ｄ） ｆｉｌｍ ｔｈｉｃｋｎｅｓｓ； （ｅ） ｆｒｉｃｔｉｏｎ ｓｔｒｅｓｓ

４　 结论

（１） 随着轧制速度的增大， 工作区内的流体动压

效应增强， 轧制压力与摩擦应力呈减小趋势， 中性点

位置向出口处移动， 接触面积比减小以及油膜厚度增

加， 油膜压力增大。
（２） 高黏度的润滑油会产生较厚的油膜来分隔轧

辊与轧件， 更多的载荷则主要由粗糙面内凹谷中的油

膜承担， 而流体摩擦远小于金属粗糙峰接触产生的摩

擦。 因此， 随着润滑油黏度的增加， 界面接触面积比

减小， 轧制压力和摩擦应力呈减小趋势， 油膜厚度与

油膜压力呈增大趋势。
（３） 张应力的施加会减少张力所在一侧的轧制

压力和油膜压力大小， 前张应力增大， 中性点位置

向入口区移动， 后张应力增大， 中性点位置向出口

区移动； 随着后张应力的增大， 油膜厚度增加， 接

触面积比减小； 前后张应力对摩擦应力大小的影响

不显著。
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我国首次在超冷原子分子混合气中合成三原子分子
中国科学技术大学潘建伟、 赵博等与中国科学院化学所白春礼小组合作， 在超冷原子分子混合气中首次合成三原子分

子， 向基于超冷原子分子的量子模拟和超冷量子化学的研究迈出重要一步。
量子计算和量子模拟具有强大的并行计算和模拟能力， 不仅能够解决经典计算机无法处理的计算难题， 还能有效揭示复

杂物理系统的规律， 从而为新能源开发、 新材料设计等提供指导。 利用高度可控的超冷量子气体来模拟复杂的难于计算的物

理系统， 可以对复杂系统进行精确的全方位研究， 因而在化学反应和新型材料设计中具有广泛的应用前景。
超冷分子将为实现量子计算打开新思路， 并为量子模拟提供理想平台。 但由于分子内部的振动转动能级复杂， 通过直接

冷却的方法来制备超冷分子非常困难。 超冷原子技术的发展为制备超冷分子提供了一条新途径。 人们可以绕开直接冷却分子

的困难， 从超冷原子气中利用激光、 电磁场等来合成分子。 从原子和双原子分子的混合气中合成三原子分子， 是合成分子领

域的重要研究方向。
中国科学技术大学研究小组在 ２０１９ 年首次观测到超低温下原子和双原子分子的 Ｆｅｓｈｂａｃｈ 共振。 在 Ｆｅｓｈｂａｃｈ 共振附近，

三原子分子束缚态的能量和散射态的能量趋于一致， 同时散射态和束缚态之间的耦合被大幅度地共振增强。 原子分子 Ｆｅｓｈ⁃
ｂａｃｈ 共振的成功观测， 为合成三原子分子提供了新机遇。

在该项研究中， 中国科学技术大学研究小组和中国科学院化学所研究小组合作， 首次成功实现了利用射频场相干合成三

原子分子。 在实验中， 他们从接近绝对零度的超冷原子混合气出发， 制备了处于单一超精细态的钠钾基态分子。 在钾原子和

钠钾分子的 Ｆｅｓｈｂａｃｈ 共振附近， 通过射频场将原子分子的散射态和三原子分子的束缚态耦合在一起。 他们成功地在钠钾分

子的射频损失谱上观测到射频合成三原子分子信号， 并测量了 Ｆｅｓｈｂａｃｈ 共振附近三原子分子的束缚能。 这一成果为量子模

拟和超冷化学的研究开辟了一条新道路。
（来源： 中国科学报）

８８ 润滑与密封 第 ４７ 卷



２０２２ 年 ３ 月

第 ４７ 卷 第 ３ 期

润滑与密封
ＬＵＢＲＩＣＡＴＩＯＮ ＥＮＧＩＮＥＥＲＩＮＧ

Ｍａｒ􀆰 ２０２２
Ｖｏｌ􀆰 ４７ Ｎｏ􀆰 ３

ＤＯＩ： １０􀆰 ３９６９ ／ ｊ􀆰 ｉｓｓｎ􀆰 ０２５４－０１５０􀆰 ２０２２􀆰 ０３􀆰 ０１２
文献引用： 潘树鑫，张大斌，王玥，等．脂肪酶 Ｎｏｖｏｚｙｍ４３５ 改性大豆油的摩擦学性能研究［Ｊ］ ．润滑与密封，２０２２，４７（３）：８９－９５．
Ｃｉｔｅ ａｓ： ＰＡＮ Ｓｈｕｘｉｎ， ＺＨＡＮＧ Ｄａｂｉｎ，ＷＡＮＧ Ｙｕｅ， ｅｔ ａｌ． Ｓｔｕｄｙ ｏｎ ｔｒｉｂｏｌｏｇｉｃａｌ ｐｒｏｐｅｒｔｉｅｓ ｏｆ ｍｏｄｉｆｉｅｄ ｅｄｉｂｌｅ ｓｏｙｂｅａｎ ｏｉｌ ｃａｔａｌｙｚｅｄ ｂｙ

Ｎｏｖｏｚｙｍ４３５［Ｊ］ ．Ｌｕｂｒｉｃａｔｉｏｎ Ｅｎｇｉｎｅｅｒｉｎｇ，２０２２，４７（３）：８９－９５．

∗基金项目： 国家自然科学基金项目 （５１９６５００９）； 清华大学摩擦学重点实验室开放基金项目 （ＫＬＴＫＦ１８Ｂ０１）； 贵州省科技支撑项

目 （黔科合支撑 ［２０１９］ ２８２６）
收稿日期： ２０２１－０３－１８； 修回日期： ２０２１－０４－２９
作者简介： 潘树鑫 （１９９６—）， 男， 硕士研究生， 研究方向为摩擦与润滑工程。 Ｅ－ｍａｉｌ： １９１２０５８７９４＠ ｑｑ􀆰 ｃｏｍ。
通信作者： 王玥 （１９８１—）， 女， 博士， 副教授， 研究方向为摩擦与润滑工程。 Ｅ－ｍａｉｌ： ｙｗａｎｇ９＠ ｇｚｕ􀆰 ｅｄｕ􀆰 ｃｎ。

脂肪酶 Ｎｏｖｏｚｙｍ４３５ 改性大豆油的摩擦学性能研究∗

潘树鑫１ 　 张大斌１，２ 　 王　 玥１ 　 向　 檬１ 　 曹　 阳１，３ 　 胡裕庚１

（１􀆰 贵州大学机械工程学院　 贵州贵阳 ５５００２５； ２􀆰 贵州省机电装备工程技术研究中心　 贵州贵阳 ５５００２５；
３􀆰 贵州大学工程实训中心　 贵州贵阳 ５５００２５）

􀤕
􀤕

􀤕
􀤕

􀤕
􀤕

􀤕
􀤕

􀤕
􀤕

􀤕
􀤕

􀤕

摘要： 为提高食用大豆油作为润滑剂的抗磨性能， 在超声振动条件下采用脂肪酶 Ｎｏｖｏｚｙｍ４３５ 作为催化剂使食用

大豆油中的不饱和脂肪酸与甲醇进行环氧化反应， 在温和反应环境下合成一种改性大豆油。 利用红外、 拉曼光谱仪对

其结构进行表征， 使用同步热分析仪 ＴＧ－ＤＳＣ 考察其热氧化稳定性， 在四球机上考察其摩擦磨损性能， 用扫描电子显

微镜、 三维表面轮廓仪、 拉曼光谱分析摩擦磨斑表面的微观形貌、 成分变化。 结果表明： 改性大豆油的酸值、 碘值显

著降低， 饱和脂肪酸含量增加， 热氧化稳定性增强； 同时其抗磨性能得到显著的提升， 磨斑直径降低了 ２５􀆰 ５６％， 磨

损体积减少了 ５４􀆰 １８％。 改性大豆油优异的抗磨性能主要与饱和脂肪酸的含量、 优异的热氧化稳定性及磨损表面生成

的有序润滑薄膜有关； 由于其热氧化性能的提升， 形成的有序润滑薄膜在润滑过程中作用时间大大增加， 从而更加有

效地抵抗摩擦过程中的磨损。
关键词： Ｎｏｖｏｚｙｍ４３５； 改性大豆油； 热氧化稳定性； 摩擦学性能； 润滑薄膜
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　 机械润滑成为食品机械正常运维的重要环节。 现

有润滑剂多使用含有矿物油的食品级润滑剂， 随着食

品工业机械化水平的提升， 可能导致食品中渗入矿物

油， 对人体健康造成危害。 大豆油因其可资源再生，
易生物降解， 同时具有优良的减摩性能， 是良好的食

品级润滑材料［１－２］。 但由于大豆油分子结构中含有大

量碳碳双键， 导致其热稳定性和氧化稳定性差， 限制

了其作为润滑油的实际应用。
为提高大豆油润滑性能， 常采用的改性方法有化

学改性、 添加剂改性及生物改性等［３－９］。 化学改性需

要高温高压的苛刻反应条件， 且存在化学副产物成分

多、 强酸强碱催化剂易腐蚀设备等问题。 添加剂改性

对基础油的选择有较为苛刻的要求， 一是基础油需要

具有优异的润滑性能， 二是改性后的油样可以满足食

品机械对润滑油性能优良及对食品安全无毒的要求。
生物改性存在成本较高、 周期较长等问题。 在以上 ３
种改性方式中， 化学改性和添加剂改性都有引入有害

元素的可能， 使改性油样不能达到食品级润滑剂的标

准［１０－１１］。 随着生物技术的发展， 以酶为催化剂的酶

催化环氧化方法， 能在常温常压下反应， 反应活性

高， 催化效率稳定， 反应过程绿色环保， 是食品行业

的研究热点。 ＶＬＣˇ ＥＫ 和 ＰＥＴＲＯＶＩＣ＇ ［ １２ ］ 选择脂肪酶

Ｎｏｖｏｚｙｍ４３５ 催化大豆油环氧化， 研究了酶的用量、
溶剂浓度和反应温度对环氧化的影响， 结果表明添加

２０％的酶在 ５０ ℃、 ４ ｈ 条件下可使油脂双键 ９０％转化

为环氧基团。 陈俊燕等［１３］ 以大豆油为原料， 以脂肪

酶 Ｎｏｖｏｚｙｍ４３５ 为催化剂， 采用滴加甲醇的方法制备

生物柴油， 在 ６０ ℃ 反应温度下产物回收率达到了

９８􀆰 ７５％。 目前， 虽然以脂肪酶 Ｎｏｖｏｚｙｍ４３５ 催化大豆

油环氧化的生物改性逐渐成为研究的热点， 但是少有

研究改性前后大豆油的饱和脂肪酸含量对热氧化稳定

性及润滑性能的影响。
本文作者将采用固定化脂肪酶 Ｎｏｖｏｚｙｍ４３５ 对大

豆油进行改性， 分析改性大豆油中脂肪酸的饱和

程度及结构的变化， 重点考察其热氧化稳定性和摩

擦学性能； 同时针对脂肪酸的饱和程度对成膜特性

的影响进行分析， 探讨改性大豆油的抗磨减摩

机制。

１　 试验部分

１􀆰 １　 材料与试剂

大豆油 （非转基因）， 山东鲁花集团有限公司生

产； Ｎｏｖｏｚｙｍ４３５， ７ ０００ ＰＬＵ ／ ｇ， 丹麦诺维信公司生

产； 甲醇， ＡＲ， 上海阿拉丁生化科技股份有限公司

生产； 叔戊醇， ＡＲ， 上海麦克林生化科技有限公司

生产。
１􀆰 ２　 试验仪器与设备

调速多用振荡器 （ＨＹ－４）， 常州国华电器有限

公司生产； 数控台式超声波清洗机 （ＪＰ⁃１２０Ｓ）， 深圳

洁盟设备有限公司生产； 台式高速离心机 （ＴＧ２０Ｇ），
常州金坛良友仪器有限公司生产； 真空干燥箱

（ＤＺＦ６０２１Ｂ）； 电子分析天平称， 上海恒平精密仪器

有限公司。
１􀆰 ３　 改性大豆油的制备

称取 ３０ ｇ 的大豆油 （Ｓｏｙｂｅａｎ Ｏｉｌ， ＳＯ） 倒入 ２５０
ｍＬ 三口烧瓶中， 在调速振荡器上固定烧瓶， 并将瓶

身部分浸在超声波水浴槽中， 预热至 ３０ ℃。 再依次

加入一定量 的 甲 醇 （ ＭｅＯＨ）、 有 机 溶 剂 叔 戊 醇

（Ｃ５Ｈ１２Ｏ）及固定化脂肪酶 Ｎｏｖｏｚｙｍ４３５。 在 ５０％的超

声功率、 ５０ ｒ ／ ｍｉｎ 的振荡条件下， 在 ４０ ℃下恒温反

应 ２ ｈ。 待反应结束后， 经过离心分离、 中和、 食盐

水清洗、 真空干燥， 得到改性大豆油 （Ｍｏｄｉｆｉｅｄ Ｓｏｙ⁃
ｂｅａｎ Ｏｉｌ， ＭＳＯ）。
１􀆰 ４　 改性大豆油结构表征

采用傅里叶变换红外光谱仪 （ ＦＴＩＲ， ｎｉｃｏｌｅｔ
ｉＳ５０） 测定改性前后大豆油的基团结构， 测试范围为

中红外区 （５００～３ ８００ ｃｍ－１）， 同时按 ＧＢ ５００９􀆰 ２２９—
２０１６ 和 ＧＢ ／ Ｔ ５５３２—２００８ 测量大豆油改性前后的酸

值和碘值， 测量结果见表 １。

表 １　 油样部分理化性质

Ｔａｂｌｅ １　 Ｐｈｙｓｉｃａｌ ａｎｄ ｃｈｅｍｉｃａｌ ｐｒｏｐｅｒｔｉｅｓ ｏｆ ｏｉｌ ｓａｍｐｌｅｓ

样品 酸值 ｗ１ ／ （ｍｇ·ｇ－１） 碘值 ｗ２ ／ ［ｇ·（１００ ｇ） －１］

ＳＯ １．２４ １３２

ＭＳＯ ０．２８ １１６

１􀆰 ５　 改性大豆油热氧化稳定性分析

采用 同 步 热 分 析 （ Ｓｉｍｕｌｔａｎｅｏｕｓ ＴＧ － ＤＳＣ，

０９ 润滑与密封 第 ４７ 卷



ＮＥＴＺＳＣＨ ＳＴＡ ４４９Ｆ３） 对改性前后大豆油的热稳定性

和氧化性能进行评价。 热分析试验参数为： 油样 １５
ｍｇ， 空气气氛， 流速为 ２０ ｍＬ ／ ｍｉｎ， 升温温度范围为

３０～７９０ ℃， 升温速率为 １０ ℃ ／ ｍｉｎ。
１􀆰 ６　 改性大豆油摩擦学性能分析

采用四球摩擦磨损试验机 （ＭＳ－１０） 评估 ＭＳＯ
作为润滑剂的摩擦学性能， 并与 ＳＯ 和常规矿物润滑

油 （Ｍｉｎｅｒａｌ Ｌｕｂｒｉｃａｔｉｏｎ Ｏｉｌ， ＭＬＯ） 进行对比。 试验

条件为： 转速 １ ２００ ｒ ／ ｍｉｎ， 载荷 ３９６ Ｎ， 运行时间 ６０
ｍｉｎ。 采用三维表面轮廓仪 （ ＣｏｎｔｏｕｒＧＴ， ＳｕｐｅｒＶｉｅｗ
Ｗ１） 和扫描电子显微镜 （ ＳＥＭ， ＫＹＫＹ－２８００Ｂ） 观

测摩擦表面圆形磨斑和环形磨斑的形貌特征， 并利用

拉曼光谱 （Ｒａｍａｎ， ＬａｂＲａｍ ＨＲ Ｅｖｏｌｕｔｉｏｎ） 对圆形磨

斑表面的元素结构进行分析。
２　 结果与讨论

２􀆰 １　 结构表征

对 ＳＯ 和 ＭＳＯ 进行红外表征， 其红外图谱如图 １
所示。 在 ＳＯ 的红外谱图中， ９１１􀆰 ３５ ｃｍ－１ 处为 Ｃ ＝ Ｃ
键的弯曲振动吸收峰； ２ ８５１􀆰 ３１ ｃｍ－１处为亚甲基的不

对称伸缩振动峰； ３ ４６７􀆰 ４５ ｃｍ－１处为 Ｏ－Ｈ 基的伸缩

振动峰。 在 ＭＳＯ 的红外谱图中， ８５２􀆰 ３７ ｃｍ－１处出现

新的环氧基团的伸缩振动峰； ９１１􀆰 ３５ ｃｍ－１处 Ｃ ＝ Ｃ 键

的弯曲振动吸收峰消失； ２ ８５１􀆰 ３１ ｃｍ－１处亚甲基的强

度较 ＳＯ 有所增强； ３ ４７０～３ ４５０ ｃｍ－１范围内没有出现

Ｏ－Ｈ 键的伸缩振动峰［１４－１５］。 红外分析结果表明， ＳＯ
发生了环氧反应， 且 ＭＳＯ 产物中 Ｃ＝Ｃ 双键的含量较

ＳＯ 有所减少， 同时由表 １ 可得出， ＭＳＯ 中饱和脂肪

酸的含量较 ＳＯ 增加。

图 １　 ＳＯ 和 ＭＳＯ 的红外图谱

Ｆｉｇ􀆰 １　 Ｉｎｆｒａｒｅｄ ｓｐｅｃｔｒａ ｏｆ ＭＳＯ ａｎｄ ＳＯ

２􀆰 ２　 ＭＳＯ 热氧化稳定性能

ＳＯ 和 ＭＳＯ 的热稳定特性见图 ２， 对应的外延起

始降解温度、 最大降解温度和外延终止降解温度如

表 ２ 所示 （ 外延起始分解温度重复性最好， 所以多

采用此温度表示润滑剂的热稳定性） ［１６］ 。 从图 ２ 可

以看出， ２ 种油样的热分解温度均高于 ２５０ ℃ ， 且

其质量随温度的升高均呈非线性减少， 在 ５２０ ℃左

右均完成分解。 由表 ２ 可知， ＭＳＯ 的各热行为特征

参数均高于 ＳＯ， 表明 ＭＳＯ 较 ＳＯ 具有更优异的热稳

定性。

图 ２　 ＳＯ 和 ＭＳＯ 的热重和微分热重曲线

Ｆｉｇ􀆰 ２　 Ｔｈｅｒｍｏｇｒａｖｉｍｅｔｒｉｃ ａｎｄ ｄｉｆｆｅｒｅｎｔｉａｌ
ＴＧ ｃｕｒｖｅｓ ｏｆ ＳＯ ａｎｄ ＭＳＯ

表 ２　 ＳＯ 和 ＭＳＯ 热行为特征参数

Ｔａｂｌｅ ２　 Ｔｈｅｒｍａｌ ｂｅｈａｖｉｏｒ ｃｈａｒａｃｔｅｒｉｓｔｉｃ
ｐａｒａｍｅｔｅｒｓ ｏｆ ＳＯ ａｎｄ ＭＳＯ

油样
外延起始降解

温度 ｔｏ ／ ℃
最大降解

温度 ｔｍａｘ ／ ℃
外延终止降

解温度 ｔｃ ／ ℃

ＳＯ ２７０ ３６９ ５０６
ＭＳＯ ３０３ ４０５ ５３２

ＳＯ 和 ＭＳＯ 的氧化稳定特性见图 ３。 由大豆油本

身性质可知， 其在升温过程存在 ３ 个分解阶段： 第一

阶段为多不饱和脂肪酸、 单不饱和脂肪酸的氧化分

解； 第二阶段为饱和脂肪酸逐渐降解； 第三阶段为聚

合产物和热解产物挥发［１７］。 可以看出， 在空气氛围

下， ２ 组油样在 ２７０～ ７９０ ℃之间都存在 ３ 个放热峰。
放热峰峰形尖锐， 说明在此特定温度下样品短时间内

吸收了大量的热量。 由于 ＳＯ 在第一阶段的分解较

ＭＳＯ 更为反应迅速、 剧烈， 可以推测， ＳＯ 所含多不
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饱和脂肪酸、 单不饱和脂肪酸较 ＭＳＯ 更多； 同时，
由于 ＭＳＯ 在第二阶段的分解较 ＳＯ 更为反应迅速、 剧

烈， 可以推测， ＭＳＯ 中所含饱和脂肪酸较 ＳＯ 更多。
表 ３ 列出了各分解阶段的温度区间及质量损失率。 对

比各分解阶段的质量损失率， 可得： ＭＳＯ 中不饱和

脂肪酸含量较 ＳＯ 减少， 饱和脂肪酸含量较 ＳＯ 增加，
这与分析油样的热流曲线所得结果一致。 其次， 对比

各分解温度区间的开始时间， 可知， ＭＳＯ 各阶段分

解开始时间均高于 ＳＯ 。 综上， 通过 Ｎｏｖｏｚｙｍ４３５ 改性

后的食品大豆油， 具有更优异的热稳定性及氧化稳

定性。
图 ３　 ＳＯ 和 ＭＳＯ 的热流曲线

Ｆｉｇ􀆰 ３　 Ｈｅａｔ ｆｌｏｗ ｃｕｒｖｅｓ ｏｆ ＳＯ ａｎｄ ＭＳＯ

表 ３　 各分解阶段的温度区间及质量损失率

Ｔａｂｌｅ ３　 Ｔｅｍｐｅｒａｔｕｒｅ ｒａｎｇｅ ａｎｄ ｍａｓｓ ｌｏｓｓ ｒａｔｅ ｏｆ ｅａｃｈ ｄｅｃｏｍｐｏｓｉｔｉｏｎ ｓｔａｇｅ

样品
　 　 　 　 　 　 第一阶段　 　 　 　 　 　
温度区间 ｔ１ ／ ℃ 质量损失率 ｗ１ ／ ％

　 　 　 　 　 　 第二阶段　 　 　 　 　 　
温度区间 ｔ２ ／ ℃ 质量损失率 ｗ２ ／ ％

　 　 　 　 　 　 第三阶段　 　 　 　 　 　
温度区间 ｔ３ ／ ℃ 质量损失率 ｗ３ ／ ％

ＳＯ ２７０～３６６ ７４ ３６６～４１４ １５ ４１４～５０６ １１

ＭＳＯ ３０３～３７０ ６５ ３７０～４２１ ２３ ４２１～５３２ １２

２􀆰 ３　 摩擦学性能

２􀆰 ３􀆰 １　 减摩性能

图 ４ 所示为 ＭＬＯ （矿物油）、 ＳＯ 和 ＭＳＯ 的摩擦

因数随时间的变化曲线。

图 ４　 不同油样的摩擦因数曲线

Ｆｉｇ􀆰 ４　 Ｔｈｅ ｆｒｉｃｔｉｏｎ ｃｏｅｆｆｉｃｉｅｎｔ ｃｕｒｖｅｓ ｏｆ ｄｉｆｆｅｒｅｎｔ ｏｉｌ ｓａｍｐｌｅｓ

从图 ４ 可看出， ＭＬＯ 的摩擦因数远远高于 ＭＳＯ
和 ＳＯ 的值， 并呈上升趋势， 这说明 ＭＳＯ 和 ＳＯ 作为

润滑剂的减摩性能均优于矿物润滑油。 对比 ＳＯ 和

ＭＳＯ 的摩擦曲线， ＳＯ 的磨合时间很短， 但其后期摩

擦曲线波动较大； 而 ＭＳＯ 的磨合时间较 ＳＯ 更久， 但

是其后期摩擦曲线相对平滑。 在摩擦过程的初期， 由

于食用大豆油中含有酯基和Ｃ＝Ｃ等活性基团， 在摩

擦过程中因外激电子的能量作用而发生摩擦聚合反

应， 在金属表面形成了摩擦聚酯膜。 这种聚酯膜可以

起到减摩和抗磨作用［１８］， 但是由于 ＳＯ 的热氧化性能

较差， 随着摩擦过程的进行， 温度的不断升高， ＳＯ
在后期由于氧化分解使其成膜能力大大降低， 导致其

后期摩擦曲线波动较大。 而 ＭＳＯ 由于具有更为优异

的热氧化性能， 使其在摩擦过程的整个阶段都表现出

较为优异的成膜能力。
２􀆰 ３􀆰 ２　 抗磨性能

图 ５ 所示钢球圆形磨斑的形貌图及切面轮廓曲线

图， 切面轮廓曲线图中还给出了磨斑直径。 ＭＬＯ 油

样作为润滑剂时的磨斑直径为 ０􀆰 ８８６ ｍｍ， 计算得出

其磨损体积为 ３５􀆰 ２５４ μｍ３； ＳＯ 油样作为润滑剂时的

磨斑直径为 ０􀆰 ８９４ ３ ｍｍ， 计算得出其磨损体积为

４０􀆰 ０３５ μｍ３； 而 ＭＳＯ 油样作为润滑剂的磨斑直径和

磨损体积分别为 ０􀆰 ６６５ ７ ｍｍ， 计算得出其磨损体积

为 １８􀆰 ３４５ μｍ３， 较 之 ＳＯ 分 别 降 低 了 ２５􀆰 ５６％ 和

５４􀆰 １８％。 由此可知， ＭＳＯ 抗磨性能最好， ＭＬＯ 次

之， ＳＯ 抗磨效果最差， 说明 ＭＳＯ 具有优异的抗磨性

能， 且抗磨性能优于 ＳＯ。
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图 ５　 不同油样润滑下钢球圆形磨斑表面三维形貌

Ｆｉｇ􀆰 ５　 Ｔｈｒｅｅ－ｄｉｍｅｎｓｉｏｎａｌ ｓｕｒｆａｃｅ ｔｏｐｏｇｒａｐｈｙ ｏｆ ｓｔｅｅｌ ｂａｌｌ ｗｅａｒ ｃｉｒｃｕｌａｒ ｓｃａｒ ａｔ
ｄｉｆｆｅｒｅｎｔ ｏｉｌ ｓａｍｐｌｅｓ ｌｕｂｒｉｃａｔｉｏｎ： （ａ） ＳＯ； （ｂ） ＭＬＯ； （ｃ） ＭＳＯ

２􀆰 ３􀆰 ３　 磨损表面分析

图 ６ 所示为钢球环形磨斑表面 ＳＥＭ 形貌。 从图

６ （ａ）中可以观察到， ＳＯ 润滑时摩擦表面形貌十分

粗糙， 犁沟较深， 且伴随有磨屑的附着， 说明在摩擦

过程中发生了磨粒磨损和疲劳磨损。 而图 ６ （ｂ） 中

ＭＳＯ 润滑时摩擦表面平整细致， 磨痕浅， 无明显的

犁沟。

图 ６　 不同油样润滑下钢球磨损表面 ＳＥＭ 照片

Ｆｉｇ􀆰 ６　 ＳＥＭ ｉｍａｇｅｓ ｏｆ ｓｔｅｅｌ ｂａｌｌ ｗｅａｒ ｓｕｒｆａｃｅ ａｔ ｄｉｆｆｅｒｅｎｔ
ｏｉｌ ｓａｍｐｌｅｓ ｌｕｂｒｉｃａｔｉｏｎ： （ａ） ＳＯ； （ｂ） ＭＳＯ

图 ７ 所示是 ＳＯ 和 ＭＳＯ 润滑后磨斑区域的拉曼测

试图谱。

图 ７　 不同油样润滑后磨斑区域的 Ｒａｍａｎ
谱图： （ａ） ＳＯ； （ｂ） ＭＳＯ

Ｆｉｇ􀆰 ７　 Ｒａｍａｎ ｓｐｅｃｔｒａ ｏｆ ｓｐｅｃｋｌｅｄ ａｒｅａｓ ａｆｔｅｒ ｌｕｂｒｉｃａｔｉｏｎ
ｏｆ ｄｉｆｆｅｒｅｎｔ ｏｉｌ ｓａｍｐｌｅｓ： （ａ） ＳＯ； （ｂ） ＭＳＯ

由图 ７ （ａ） 可知， ＳＯ 润滑后的磨斑区域检测出
位于 １ ３０９􀆰 ６４ ｃｍ－１处的 ＣＨ２基团， 位于 １ ５７３􀆰 ６５ ｃｍ－１

处的 Ｃ＝Ｃ 双键。 由图 ７ （ｂ） 可知， ＭＳＯ 润滑后的磨

斑区域中位于 １ ３１４ ～ １ ２９０ ｃｍ－１ 处的 ＣＨ２ 基团和

１ ５７３􀆰 ６５ ｃｍ－１ 处 的 Ｃ ＝ Ｃ 双 键 的 波 峰 消 失， 在
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２ ９１４􀆰 ８４ ｃｍ－１处出现了 ＣＨ２ 基团［１９］。 由磨斑区域的

有机吸附层及润滑薄膜的拉曼检测结果， 可以推测不

饱和脂肪酸中的Ｃ＝Ｃ双键对磨损阶段的成膜性能具

有抑制作用。
２􀆰 ４　 机制探讨

基于以上分析结果， 推断改性大豆油优异的摩擦

学性能与饱和脂肪酸的含量、 优异的热氧化稳定性及

磨损表面生成的润滑薄膜有关。 以未改性大豆油作为

润滑剂， 由于不饱和脂肪酸分子具有产生空间效应的

碳碳双键， 因此在摩擦接触的表面会形成无序膜［１８］，
如图 ８ （ａ） 所示。 该无序膜不仅无法在润滑表面形

成紧密堆积的分子层， 而且会使摩擦接触的表面积增

大， 致使磨损表面的吸附膜强度和抵抗磨损能力都变

得较差［１９－２１］。 不饱和脂肪酸中碳碳双键极易被氧化，
导致其在润滑过程后期失去成膜能力， 这也是大豆油

的摩擦曲线后期波动较大和钢球磨损体积较大的原

由。 以改性大豆油作为润滑剂， 其饱和脂肪酸含量由

于改性有所提升， 饱和脂肪酸的烷基链在摩擦应力下

不会发生纠缠［２２］， 在摩擦接触表面更易于形成紧密

排列的有序润滑薄膜， 如图 ８ （ｂ） 所示。 该膜可以

更好地将摩擦接触表面隔开； 同时， 由于改性大豆油

的热氧化稳定性能提升， 形成的有序润滑薄膜在润滑

过程中的作用时间大大增加， 从而更加有效地抵抗摩

擦过程中的磨损。

图 ８　 摩擦过程中薄膜的组织状态

Ｆｉｇ􀆰 ８　 Ｔｈｅ ｍｉｃｒｏｓｔｒｕｃｔｕｒｅ ｏｆ ｔｈｅ ｆｉｌｍ ｄｕｒｉｎｇ
ｆｒｉｃｔｉｏｎ： （ａ） ＳＯ； （ｂ） ＭＳＯ

３　 结论

（１） 在超声振动条件下采用脂肪酶 Ｎｏｖｏｚｙｍ４３５
作为催化剂使食用大豆油和甲醇进行环氧化反应， 在

温和反应环境下合成了一种改性大豆油， 该油样饱和

脂肪酸含量增加， 热氧化稳定性增强。

（２） 改性大豆油的抗磨性能显著提升， 其作为

润滑剂时的磨斑直径较未改性豆油降低了 ２５􀆰 ５６％，
磨损体积减少了 ５４􀆰 １８％， 且磨损表面光滑平整， 犁

沟不明显。
（３） 改性大豆油优异的抗磨性能主要与饱和脂

肪酸的含量、 优异的热氧化稳定性及磨损表面生成的

有序润滑薄膜有关。
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过程， 扩大了现有手性材料和 ２Ｄ 材料体系。
自 ２００４ 年石墨烯被报道以来， 单层二维材料因具备高纵横比的片状结构， 大比例暴露活性位和易加工等特点， 使其成

为化学、 物理和材料等领域的研究热点。 从结构上看， 原子或分子间需要有强的共价键、 离子键或配位键才能支撑起稳定的

二维结构， 而超分子化学中的弱作用力一直被认为不足以支撑形成有序且稳定的 ２Ｄ 单层结构。
在超分子层次缺少构筑多级次表面微纳结构的方法和表征手段， 严重制约了对材料中手性识别和传递的认识和调控， 因

此探索单层手性 ２Ｄ 分子材料的制备、 结构和性能是突破这一科学瓶颈的新途径。 鉴于此， 研究人员提出剥离大环分子晶体

策略， 成功制备了自支撑手性 ２Ｄ 单层分子材料， 并清晰观察到手性表面的微纳结构。 将含丰富超分子作用位点的手性金

属－有机大环晶体超声剥离成具有超高横纵比 （２ ５００ ∶ １） 的单层手性 ２Ｄ 纳米片， 通过球差校正透射电镜首次观察到结构

明确的金属－有机大环超分子结构， 并证实了大环之间仅仅依靠弱作用力 （ＣＨ－π ／ π－π 键）， 不需要任何支撑体， 就能够以

单层晶 （分子纳米片） 态形式稳定存在。 通过对糖类等重要分子的对映选择性识别和检测研究， 揭示了活性位点、 本征大

环和微纳结构表面之间显著的协同作用和协同效应。
这项研究将手性化学、 超分子化学和 ２Ｄ 材料 ３ 个前沿领域有机结合起来， 证实了自支撑单层 ２Ｄ 分子晶体的存在， 明

确了跨层次 ／ 跨尺度的手性表达过程， 扩大了现有手性材料和 ２Ｄ 材料体系， 为更广阔的研究和应用奠定了基础。
（来源： 中国科学报）
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摘要： 根据线切割一体化轴承的结构特点， 利用 ＣＦＤ 重叠网格技术， 建立线切割一体化轴承数值计算模型， 采

用双向流固耦合计算方法， 考虑柔性支承的三维变形， 考察线切割一体化轴承的承载性能随线切割轴瓦厚度、 柔性铰

链支承高度和支承宽度变化的影响。 计算结果表明： 随着偏心率或转速的增加， 轴承偏位角呈下降趋势， 黏度阻力、
载荷呈上升趋势； 与不考虑支承变形相比， 支承变形会减小瓦块的旋转刚度和径向刚度， 降低线切割一体化轴承的承

载载荷， 但可以改善轴承的静特性； 柔性支承宽度和高度对线切割一体化轴承承载特性的影响比轴瓦厚度影响更大，
减小支承高度或者增大支承宽度， 线切割轴承性能更趋于固定瓦轴承， 这可为线切割一体化轴承的设计提供一定的理

论依据。
关键词： 线切割一体化轴承； 承载特性； 柔性支承； 双向流固耦合
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　 可倾瓦轴承因稳定性好被广泛用于涡轮机、 压缩

机、  燃气轮机等旋转机械设备中， 获得了不错的效

果［１－３］。 但可倾瓦轴承机械结构复杂、 加工装配精度

高、 安装维护成本昂贵的缺点也非常明显。 随着线切

割加工技术的不断发展， 出现了采用线切割的方法一

次加工完成的线切割一体化可倾瓦轴承 （柔性铰链

可倾瓦轴承） ［４－５］。 该轴承将瓦块和轴承座通过柔性

支承连为一体， 减少了因装配产生的误差； 通过柔性

铰链支承来代替传统可倾瓦轴承的刚性支承， 能消除

可倾瓦支点的高接触应力和磨损， 大大减少轴瓦变

形。 因此线切割一体化轴承能降低可倾瓦轴承的成

本， 又具有接触应力小、 无支点磨损等优点， 同时还

消除了传统可倾瓦轴承非承载瓦所产生的震颤现象，
使其运转更稳定［６－８］。

陈淑江等、 常江［ ９－１０ ］ 根据椭圆型柔性铰链刚度

计算的简化公式， 研究了柔性铰链的旋转刚度对线切

割一体化可倾瓦轴承动静态性能的影响规律。 杨期江

等［１１－１２］、 李佼［１３］根据简化的直梁型柔性铰链计算公

式， 基于 ＰＤＥ 工具箱提出一种线切割一体化轴承的

静平衡位置迭代方法， 计算得到轴颈、 瓦块静平衡位

置。 吴超等人［ １４ ］把三维的柔性铰链简化成一维的柔

性支承， 采用 Ｆｏｒｔｒａｎ 与 Ａｎｓｙｓ 混合编程的方法， 考

察偏心率、 轴颈转速和支点几何尺寸对轴承单瓦块静

态性能的影响。 以上对线切割一体化轴承性能的研

究， 一般是把三维的柔性铰链支承简化成一维或者是

利用简单的公式计算其旋转变形和径向变形， 利用流

固耦合方法计算轴承特性。 这种简化能够避开轴瓦和

柔性铰链的三维变形， 减少计算工作量， 但其柔性支

承变形结果计算不准确， 影响轴承的承载力。
本文作者建立线切割一体化轴承的模型， 基于

ＣＦＤ 软件， 采用重叠网格技术， 考虑柔性铰链和轴

瓦的三维变形， 对线切割一体化可倾瓦轴承整体进行

双向流固耦合计算， 考察柔性铰链支承宽度、 高度和

轴瓦厚度对该轴承承载特性的影响。
１　 流体控制方程

轴承油膜的连续性方程：
∂
∂ｔ

（ρｍ）＋

Δ·（ρｍｖｍ）＝ ０

式中： ρｍ ＝αｌρｌ＋αｖρｖ， 代表润滑油气混合物的平

均密度， αｌ、 αｖ 分别为液相、 气相体积分数， ρｌ、 ρｖ

分别为液相、 气相密度； 两相质量加权平均速度 ｖｍ ＝
（αｌρｌｖｌ ＋ αｖρｖｖｖ ） ／ ρｍ， ｖｌ、 ｖｖ 为 液 相、 气 相 的 流 动

速度。
轴承油膜的动量方程：

∂
∂ｔ

（ ρｍ ·ｖｍ） ＋ Δ·（ ρｍ ·ｖｍ ·ｖｍ） ＝ － Δｐ＋ Δ·

［μｍ（

Δｖｍ＋

ΔｖＴｍ）］
式中： 润滑油平均动力黏度 μｍ ＝ αｌμ ｌ ＋αｖμｖ， μ ｌ

与 μｖ 分别为液相、 气相润滑油的动力黏度。
两相流的边界条件：
ｐ ｚ＝ ０，Ｌ ＝ ｐｏｕｔ

ｐ ｚ＝ｉｎｌｅｔ ＝ ｐ ｉｎ

ｐ ｐ≤ｐｃ
＝ ｐｃ

ì

î

í

ïï

ïï

式中： ｐｃ是气化压力； ｐｏｕｔ为轴承泄油边压力； ｐ ｉｎ

表示进油压力。
２　 ＣＦＤ 建模

２􀆰 １　 建立几何模型

利用三维软件 Ｓｏｌｉｄｗｏｒｋｓ 分别建立线切割一体化

可倾瓦轴承的流体计算域和固体计算域模型， 如图 １
所示。 为了方便在 Ｇａｍｂｉｔ 中进行切分， 需要把油膜

间隙和进油口分开建立； 为了流固耦合计算不出现迭

代错误， 轴承流体计算域模型和固体计算域模型在同

一坐标系下建立， 且尺寸完全吻合。 轴承材料选用

３０ＣｒＭｏ， 表 １ 给出了与文献［１２］一致的线切割一体

化轴承的计算参数。

图 １　 线切割一体化轴承物理模型

Ｆｉｇ􀆰 １　 Ｐｈｙｓｉｃａｌ ｍｏｄｅｌ ｏｆ ｗｉｒｅ－ｃｕｔ ｉｎｔｅｇｒａｔｅｄ ｂｅａｒｉｎｇ： （ａ） ｆｌｕｉｄ
ｄｏｍａｉｎ ｍｏｄｅｌ； （ｂ） ｓｏｌｉｄ ｄｏｍａｉｎ ｍｏｄｅｌ

表 １　 线切割一体化轴承计算参数

Ｔａｂｌｅ １　 Ｃａｌｃｕｌａｔｉｏｎ ｐａｒａｍｅｔｅｒｓ ｏｆ ｗｉｒｅ－ｃｕｔ
ｉｎｔｅｇｒａｔｅｄ ｂｅａｒｉｎｇ

轴承几何参数 数值 工况参数 数值

轴承半径 ｒ ／ ｍｍ ４０ 气化压力 ｐｃ ／ Ｐａ ７ ５５０

轴承宽度 Ｌ ／ ｍｍ ５０ 油的密度 ρｆ ／ （ｋｇ·ｍ－３） ８７６

半径间隙 ｃ ／ ｍｍ ０．０８ 预负荷系数 Ｍ ０．２

轴瓦张角 α ／ （°） ７２ 油的黏度 μ ／ （Ｐａ·ｓ） ０．０１５
瓦块厚度 Ｂｈ ／ ｍｍ ５ 材料弹性模量 Ｅ ／ ＧＰａ ２１１

支承高度 ｈ ／ ｍｍ ８ 材料密度 ρｓ ／ （ｋｇ·ｍ－３） ７ ８５０
支承宽度 Ｂｂ ／ ｍｍ １．５ 材料泊松比 ０．３
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２􀆰 ２　 重叠网格计算模型

重叠网格的建模思路类似于滑移网格， 但其综合

了滑移网格和动网格的优点， 可用于任何不规则运动

方式。 重叠网格建模时包含两套网格， 如图 ２ （ ａ）
所示为背景网格， 图 ２ （ｂ） 所示为组件网格。 将组

件网格的外表面设为 ｏｖｅｒｓｅｔ 边界条件， 其他设置与

ＣＦＤ 软件计算纯流场的设置完全相同， 然后按照

ｓｔｅｐ２１４ 格式导入到 Ｇａｍｂｉｔ 软件。 由于线切割可倾瓦

轴承结构的特殊性， 无法建立整体的规格化网格， 需

要把完整的模型切分成若干个规则的小整体， 之间用

内部面 （ ｉｎｔｅｒｉｏｒ） 连接， 可以保证节点之间相互关

联， 有利于构建规格化网格， 最后通过节点扫掠成面

网格和体网格。

图 ２　 重叠网格计算模型

Ｆｉｇ􀆰 ２　 Ｏｖｅｒｌａｐｐｉｎｇ ｇｒｉｄ ｃｏｍｐｕｔｉｎｇ ｍｏｄｅｌ： （ａ） ｂａｃｋｇｒｏｕｎｄ
ｇｒｉｄ； （ｂ） ｃｏｍｐｏｎｅｎｔ ｇｒｉｄ

２􀆰 ３　 计算边界条件设置

利用重叠网格技术， 将轴瓦和柔性支承的表面

定义成流固耦合面， 采用双向流固耦合方法［ １５ ］ ，
按表 １ 中参数求解线切割轴承的特性。 经计算满足

层流条件， 选择层流模型。 选用 Ｓｉｎｇｈａｌ－ＥＴ－ＡＬ 气

穴模型， 气化压力设置为 ７ ５５０ Ｐａ。 瞬态求解中，
选择 ＰＩＳＯ 算法， 离散方式选择一阶迎风格式， 出

口压力设置为 ０， 转子表面设置为无滑移旋转面，
Ｂｏｕｎｄａｒｙ Ｃｏｎｄｉｔｉｏｎｓ 中设置旋转速度、 方向及旋转中

心， 轴承旋转方向及润滑油流动方向根据右手定则

判断。
３　 网格无关性和计算方法正确性验证

利用有限元软件进行仿真， 需要对网格进行独

立性验证。 按表 １ 中参数， 选择轴颈转速为 ３ ０００
ｒ ／ ｍｉｎ、 轴承偏心率为 ０􀆰 ２、 初始网格层数为 ２０００ ∶
５０ ∶ ３ （圆周方向 ∶ 轴向 ∶ 径向）， 来计算轴承性

能。 通过改变油膜厚度方向的网格密度， 以轴承载

荷、 最大压力和黏性阻力作为观测量， 表 ２ 给出了

油膜厚度方向的网格层数对计算结果的影响。 考虑

计算速度和精度， 油膜厚度方向的网格层数选择 １０
层比较合理。

由于 Ｆｌｕｅｎｔ 软件无法对不同部分的结构变形进

行准确分离， 因此仅对比流场参数。 图 ３ 表明， 不

同偏心率、 不同转速下轴承承载力系数计算结果与

文献［１２］的差别小于 ３％。 这说明文中所建立的线

切割一体化轴承模型正确， 采用的计算方法具有较

高的精度。

表 ２　 网格无关性验证

Ｔａｂｌｅ ２　 Ｖｅｒｉｆｉｃａｔｉｏｎ ｏｆ ｇｒｉｄ ｉｎｄｅｐｅｎｄｅｎｃｅ

网格
载荷

Ｗ ／ Ｎ
最大压力

ｐｍａｘ ／ ｋＰａ
黏度阻力

ｆ ／ Ｎ
三者相

对相差

３ 层 ７５２ ２６５ ２．８２ ６．１％，４．９％，－１．４％
５ 层 ７９８ ２７８ ２．７８ ９％，２６％，１％
１０ 层 ８７０ ３５３ ２．８１ ０．２％，１．４％，０
１５ 层 ８７２ ３５８ ２．８１ ０，０，０

图 ３　 计算结果与文献［１２］对比

Ｆｉｇ􀆰 ３　 Ｃｏｍｐａｒｉｓｏｎ ｏｆ ｃａｌｃｕｌａｔｉｏｎ ｒｅｓｕｌｔｓ ｗｉｔｈ ｔｈｅ ｒｅｓｕｌｔｓ
ｏｆ ｒｅｆｅｒｅｎｃｅ［１２］： （ａ） ｖａｒｉａｔｉｏｎ ｏｆ ｌｏａｄ－ｃａｒｒｙｉｎｇ
ｃｏｅｆｆｉｃｉｅｎｔ ｗｉｔｈ ｂｅａｒｉｎｇ ｅｃｃｅｎｔｒｉｃｉｔｙ； （ｂ） ｖａｒｉａｔｉｏｎ
ｌｏａｄ－ｃａｒｒｙｉｎｇ ｃｏｅｆｆｉｃｉｅｎｔ ｗｉｔｈ ｒｏｔａｔｉｏｎａｌ ｓｐｅｅｄ
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４　 计算结果及分析

以椭圆型柔性铰链支承的线切割一体化轴承为研

究对象， 分别改变柔性铰链的支承宽度、 支承高度以

及轴瓦的厚度， 分别建立轴承的计算模型， 研究这些

参数对线切割一体化轴承性能的影响。 除特殊说明

外， 均以表 １ 中的参数进行建模。
４􀆰 １　 柔性支承宽度的影响

柔性铰链支承宽度分别为 １􀆰 ５、 ２􀆰 ５ 和 ５ ｍｍ 时，
计算得到线切割轴承承载特性随转速和偏心率的变化

关系， 如图 ４ 所示。

图 ４　 柔性支承宽度对承载特性的影响

Ｆｉｇ􀆰 ４　 Ｉｎｆｌｕｅｎｃｅ ｏｆ ｆｌｅｘｉｂｌｅ ｗｉｄｔｈ ｏｎ ｂｅａｒｉｎｇ ｃｈａｒａｃｔｅｒｉｓｔｉｃｓ： （ａ） ｖａｒｉａｔｉｏｎ ｏｆ ｄｅｆｌｅｃｔｉｏｎ ａｎｇｌｅ ｗｉｔｈ ｅｃｃｅｎｔｒｉｃｉｔｙ ａｎｄ ｒｏｔａｔｉｎｇ ｓｐｅｅｄ； （ｂ）
ｖａｒｉａｔｉｏｎ ｏｆ ｌｏａｄ ｗｉｔｈ ｅｃｃｅｎｔｒｉｃｉｔｙ ａｎｄ ｒｏｔａｔｉｎｇ ｓｐｅｅｄ； （ｃ） ｖａｒｉａｔｉｏｎ ｏｆ ｖｉｓｃｏｓｉｔｙ ｒｅｓｉｓｔａｎｃｅ ｗｉｔｈ ｅｃｃｅｎｔｒｉｃｉｔｙ ａｎｄ ｒｏｔａｔｉｎｇ ｓｐｅｅｄ

　 　 计算结果表明， 随着偏心率或转速的增加偏位角

呈下降趋势， 黏度阻力、 载荷呈上升趋势； 考虑支承

变形时， 黏性阻力、 载荷、 偏位角等静特性计算结果

均比不考虑支承变形的计算结果要小， 并随着支承宽

度的增加， 静特性参数计算结果越接近于不考虑支承

变形的计算结果。 这是因为在相同转速或者偏心率

下， 随着柔性铰链支承宽度增加， 柔性铰链旋转刚度

变小， 支承旋转变形减少， 线切割可使倾瓦轴承的性

能更加接近于固定瓦轴承性能。 当考虑支承变形时，
瓦块能够达到摆动平衡状态， 实际的偏心率大于名义

偏心率， 出现轴承的流量、 摩擦阻力等参数减小， 说

明线切割轴承比可倾瓦轴承有更低的功耗。

４􀆰 ２　 轴瓦厚度的影响

图 ５ 给出了轴瓦厚度依次设置为 ５、 １０ 和 ２５ ｍｍ
时的线切割轴承静特性随转速和偏心率的变化关系。

图 ５ 表明， 油膜最大压力和载荷随偏心率和转速

的增加而增大， 但考虑变形后油膜压力和偏位角的变

化速率减小， 并随着轴瓦厚度减小， 轴承承载性能下

降。 这是因为随着轴瓦厚度减小， 轴瓦更易发生变

形， 改善了油膜承载的不均匀性， 减少了最大压力，
出现了轴承承载能力下降现象。 在低速下， 当轴瓦厚

度大于 １０ ｍｍ 时， 轴瓦径向基本不变形， 轴承静特

性计算结果基本不变， 再增加轴瓦厚度， 对轴承承载

性能基本没有影响。

９９２０２２ 年第 ３ 期 尹雪梅等： 考虑柔性支承三维变形的线切割一体化轴承静态承载特性研究 　 　 　



图 ５　 轴瓦厚度对承载特性的影响

Ｆｉｇ􀆰 ５　 Ｉｎｆｌｕｅｎｃｅ ｏｆ ｂｕｓｈ ｔｈｉｃｋｎｅｓｓ ｏｎ ｂｅａｒｉｎｇ ｃｈａｒａｃｔｅｒｉｓｔｉｃｓ： （ａ） ｖａｒｉａｔｉｏｎ ｏｆ ｌｏａｄ ｗｉｔｈ ｅｃｃｅｎｔｒｉｃｉｔｙ ａｎｄ ｒｏｔａｔｉｎｇ ｓｐｅｅｄ； （ｂ） ｖａｒｉａｔｉｏｎ
ｏｆ ｄｅｆｌｅｃｔｉｏｎ ａｎｇｌｅ ｗｉｔｈ ｅｃｃｅｎｔｒｉｃｉｔｙ ａｎｄ ｒｏｔａｔｉｎｇ ｓｐｅｅｄ； （ｃ） ｖａｒｉａｔｉｏｎ ｏｆ ｍａｘｉｍｕｍ ｐｒｅｓｓｕｒｅ ｗｉｔｈ ｅｃｃｅｎｔｒｉｃｉｔｙ ａｎｄ ｒｏｔａｔｉｎｇ ｓｐｅｅｄ

４􀆰 ３　 柔性支承高度的影响

图 ６ 给出了柔性铰链支承高度分别为 １、 ５ 和 ８
ｍｍ 时的线切割轴承的承载性能随转速和偏心率的变

化关系。

图 ６　 支承高度对油膜承载特性的影响

Ｆｉｇ􀆰 ６　 Ｉｎｆｌｕｅｎｃｅ ｏｆ ｆｌｅｘｉｂｌｅ ｈｅｉｇｈｔ ｏｎ ｂｅａｒｉｎｇ ｃｈａｒａｃｔｅｒｉｓｔｉｃｓ： （ａ） ｖａｒｉａｔｉｏｎ ｏｆ ｄｅｆｌｅｃｔｉｏｎ ａｎｇｌｅ ｗｉｔｈ ｅｃｃｅｎｔｒｉｃｉｔｙ ａｎｄ ｒｏｔａｔｉｎｇ ｓｐｅｅｄ；
（ｂ） ｖａｒｉａｔｉｏｎ ｏｆ ｆｌｏｗ ｒａｔｅ ｗｉｔｈ ｅｃｃｅｎｔｒｉｃｉｔｙ ａｎｄ ｒｏｔａｔｉｎｇ ｓｐｅｅｄ； （ｃ） ｖａｒｉａｔｉｏｎ ｏｆ ｌｏａｄ ｗｉｔｈ ｅｃｃｅｎｔｒｉｃｉｔｙ ａｎｄ ｒｏｔａｔｉｎｇ ｓｐｅｅｄ
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　 　 计算结果表明， 柔性铰链支承高度越高， 线切割

一体化轴承性能参数与固定瓦轴承性能参数差别越

大， 越接近于可倾瓦轴承。 这是因为随着支承高度增

加， 柔性铰链旋转刚度和径向刚度都降低， 柔性铰链

变形量增大， 越与可倾瓦轴承相似， 出现轴承承载性

能下降。
５　 结论

（１） 利用重叠网格技术， 对线切割一体化轴承

性能进行双向流固耦合求解是可行的； 计算结果表

明， 随着偏心率或转速的增加， 线切割一体化轴承的

偏位角呈下降趋势， 黏度阻力、 载荷呈上升趋势。
（２） 与不考虑支承变形相比， 支承变形会减小

瓦块的旋转刚度和径向刚度， 降低线切割一体化轴承

的承载载荷， 但可以改善轴承的静特性； 同时柔性支

承宽度和高度对该轴承承载性能的影响比轴瓦厚度的

影响更大。
（３） 增大柔性支承宽度、 降低支承高度， 线切

割一体化轴承的性能更接近固定瓦轴承； 反之， 线切

割一体化轴承性能更接近于可倾瓦轴承。
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摘要： 为研究高速重载下齿轮的性能， 采用复合直接迭代法， 对航空发动机传动系统中高速、 重载圆柱齿轮润滑

状态进行仿真分析， 研究不同功率、 不同转速、 不同滑油入口温度对齿轮啮合区压力、 油膜厚度、 油膜温度的影响。
数值计算结果表明： 随着齿轮传递功率的增加或是转速的降低， 啮合区压力增加， 油膜温度有所上升； 当齿轮保持较

高转速时， 功率对油膜厚度的影响较小； 转速与功率都会对油膜最高温升产生影响， 其中功率对最高温升的影响更

大； 低功率情况下随着转速增加最高温升呈现先下降后增加的趋势， 而高功率时增加转速则最高温升一直下降， 固定

转速时则温升随功率的增加而增加； 低速重载工况下油膜厚度最薄， 容易出现干摩擦； 入口滑油温度的升高会使压

力、 膜厚、 温升均有所下降， 因此采用合适的滑油入口温度可以使齿轮接触区承受较低的载荷并拥有较厚的油膜。
关键词： 圆柱齿轮； 复合直接迭代法； 线接触弹流润滑； 高速重载

中图分类号： ＴＨ１１７􀆰 ２

􀤕
􀤕

􀤕
􀤕

􀤕
􀤕

􀤕
􀤕

􀤕
􀤕

Ｎｕｍｅｒｉｃａｌ Ｓｔｕｄｙ ｏｆ Ｅｌａｓｔｏｈｙｄｒｏｄｙｎａｍｉｃ Ｌｕｂｒｉｃａｔｉｏｎ ｆｏｒ
Ｈｉｇｈ Ｓｐｅｅｄ ａｎｄ Ｈｅａｖｙ Ｄｕｔｙ Ｃｙｌｉｎｄｒｉｃａｌ Ｇｅａｒ

ＷＡＮＧ Ｑｉｕｊｕ１，２ 　 ＬＩＵ Ｚｈｅｎｇａｎｇ３ 　 ＱＩＡＯ Ｈｅｎｇｗｅｎ１，２ 　 ＸＩＮＧ Ｂｉｎ１，２ 　
ＭＵ Ｊｉａｘｉｎ１，２ 　 ＨＯＵ Ｙａｎｋｕｎ３ 　 ＨＵ Ｄｕｎｋｅ３

（１􀆰 Ｓｈｅｎｙａｎｇ Ｅｎｇｉｎｅ Ｒｅｓｅａｒｃｈ Ｉｎｓｔｉｔｕｔｅ，Ａｅｒｏ Ｅｎｇｉｎｅ Ｃｏｒｐｏｒａｔｉｏｎ ｏｆ Ｃｈｉｎａ，Ｓｈｅｎｙａｎｇ Ｌｉａｏｎｉｎｇ １１００１５，Ｃｈｉｎａ；２􀆰 Ｋｅｙ
Ｌａｂｏｒａｔｏｒｙ ｏｆ Ｐｏｗｅｒ Ｔｒａｎｓｍｉｓｓｉｏｎ Ｔｅｃｈｎｏｌｏｇｙ ｏｎ Ａｅｒｏ－ｅｎｇｉｎｅ，Ａｅｒｏ Ｅｎｇｉｎｅ Ｃｏｒｐｏｒａｔｉｏｎ ｏｆ Ｃｈｉｎａ，Ｓｈｅｎｙａｎｇ Ｌｉａｏｎｉｎｇ
１１００１５，Ｃｈｉｎａ；３􀆰 Ｓｃｈｏｏｌ ｏｆ Ｐｏｗｅｒ ａｎｄ Ｅｎｅｒｇｙ，Ｎｏｒｔｈｗｅｓｔｅｒｎ Ｐｏｌｙｔｅｃｈｎｉｃａｌ Ｕｎｉｖｅｒｓｉｔｙ，Ｘｉ􀆳ａｎ Ｓｈａａｎｘｉ ７１００７２，Ｃｈｉｎａ）

Ａｂｓｔｒａｃｔ：Ｉｎ ｏｒｄｅｒ ｔｏ ｓｔｕｄｙ ｔｈｅ ｐｅｒｆｏｒｍａｎｃｅ ｏｆ ｇｅａｒｓ ｕｎｄｅｒ ｈｉｇｈ ｓｐｅｅｄ ａｎｄ ｏｖｅｒ ｌｏａｄ，ｔｈｅ ｃｏｍｐｏｕｎｄ ｄｉｒｅｃｔ ｉｔｅｒａｔｉｏｎ
ｍｅｔｈｏｄ ｗａｓ ｕｓｅｄ ｔｏ ｓｉｍｕｌａｔｅ ａｎｄ ａｎａｌｙｚｅ ｔｈｅ ｌｕｂｒｉｃａｔｉｏｎ ｓｔａｔｅ ｏｆ ｈｉｇｈ ｓｐｅｅｄ ａｎｄ ｈｅａｖｙ ｄｕｔｙ ｃｙｌｉｎｄｒｉｃａｌ ｇｅａｒｓ ｉｎ ａｅｒｏ－
ｅｎｇｉｎｅ ｔｒａｎｓｍｉｓｓｉｏｎ ｓｙｓｔｅｍ．Ｔｈｅ ｅｆｆｅｃｔｓ ｏｆ ｄｉｆｆｅｒｅｎｔ ｐｏｗｅｒ，ｄｉｆｆｅｒｅｎｔ ｒｏｔａｔｉｏｎａｌ ｓｐｅｅｄ ａｎｄ ｄｉｆｆｅｒｅｎｔ ｌｕｂｒｉｃａｔｉｎｇ ｏｉｌ ｉｎｌｅｔ ｔｅｍ⁃
ｐｅｒａｔｕｒｅ ｏｎ ｇｅａｒ ｍｅｓｈｉｎｇ ｚｏｎｅ ｐｒｅｓｓｕｒｅ，ｏｉｌ ｆｉｌｍ ｔｈｉｃｋｎｅｓｓ ａｎｄ ｏｉｌ ｆｉｌｍ ｔｅｍｐｅｒａｔｕｒｅ ｗｅｒｅ ｓｔｕｄｉｅｄ．Ｔｈｅ ｒｅｓｕｌｔｓ ｓｈｏｗ ｔｈａｔ ｗｉｔｈ
ｔｈｅ ｉｎｃｒｅａｓｅ ｏｆ ｇｅａｒ ｔｒａｎｓｍｉｓｓｉｏｎ ｐｏｗｅｒ ｏｒ ｔｈｅ ｄｅｃｒｅａｓｅ ｏｆ ｒｏｔａｔｉｏｎａｌ ｓｐｅｅｄ，ｔｈｅ ｐｒｅｓｓｕｒｅ ｉｎ ｔｈｅ ｍｅｓｈｉｎｇ ａｒｅａ ｉｎｃｒｅａｓｅｓ ａｎｄ
ｔｈｅ ｏｉｌ ｆｉｌｍ ｔｅｍｐｅｒａｔｕｒｅ ｉｎｃｒｅａｓｅｓ．Ｗｈｅｎ ｔｈｅ ｇｅａｒ ｋｅｅｐｓ ａ ｈｉｇｈ ｓｐｅｅｄ，ｔｈｅ ｐｏｗｅｒ ｈａｓ ｌｉｔｔｌｅ ｅｆｆｅｃｔ ｏｎ ｔｈｅ ｏｉｌ ｆｉｌｍ ｔｈｉｃｋｎｅｓｓ．
Ｂｏｔｈ ｒｏｔａｔｉｏｎａｌ ｓｐｅｅｄ ａｎｄ ｐｏｗｅｒ ｈａｖｅ ａｎ ｉｍｐａｃｔ ｏｎ ｔｈｅ ｍａｘｉｍｕｍ ｔｅｍｐｅｒａｔｕｒｅ ｒｉｓｅ ｏｆ ｔｈｅ ｏｉｌ ｆｉｌｍ，ａｎｄ ｐｏｗｅｒ ｈａｓ ａ ｇｒｅａｔｅｒ
ｉｍｐａｃｔ ｏｎ ｔｈｅ ｍａｘｉｍｕｍ ｔｅｍｐｅｒａｔｕｒｅ ｒｉｓｅ．Ａｔ ｌｏｗ ｐｏｗｅｒ，ｔｈｅ ｍａｘｉｍｕｍ ｔｅｍｐｅｒａｔｕｒｅ ｒｉｓｅ ｄｅｃｒｅａｓｅｓ ｆｉｒｓｔ ａｎｄ ｔｈｅｎ ｉｎｃｒｅａｓｅｓ
ｗｉｔｈ ｔｈｅ ｉｎｃｒｅａｓｅ ｏｆ ｒｏｔａｔｉｏｎａｌ ｓｐｅｅｄ，ｗｈｉｌｅ ａｔ ｈｉｇｈ ｐｏｗｅｒ，ｔｈｅ ｍａｘｉｍｕｍ ｔｅｍｐｅｒａｔｕｒｅ ｒｉｓｅ ｄｅｃｒｅａｓｅｓ ａｌｌ ｔｈｅ ｔｉｍｅ ｗｉｔｈ ｔｈｅ ｉｎ⁃
ｃｒｅａｓｅ ｏｆ ｓｐｅｅｄ，ａｎｄ ａｔ ｆｉｘｅｄ ｓｐｅｅｄ，ｔｈｅ ｔｅｍｐｅｒａｔｕｒｅ ｒｉｓｅ ｉｎｃｒｅａｓｅｓ ｗｉｔｈ ｔｈｅ ｉｎｃｒｅａｓｅ ｏｆ ｐｏｗｅｒ．Ｕｎｄｅｒ ｔｈｅ ｃｏｎｄｉｔｉｏｎ ｏｆ ｌｏｗ
ｓｐｅｅｄ ａｎｄ ｈｅａｖｙ ｄｕｔｙ，ｔｈｅ ｏｉｌ ｆｉｌｍ ｔｈｉｃｋｎｅｓｓ ｉｓ ｔｈｅ ｔｈｉｎｎｅｓｔ ａｎｄ ｄｒｙ ｆｒｉｃｔｉｏｎ ｉｓ ｅａｓｙ ｔｏ ｏｃｃｕｒ．Ｔｈｅ ｉｎｃｒｅａｓｅ ｏｆ ｉｎｌｅｔ ｏｉｌ ｔｅｍ⁃
ｐｅｒａｔｕｒｅ ｗｉｌｌ ｄｅｃｒｅａｓｅ ｔｈｅ ｐｒｅｓｓｕｒｅ，ｆｉｌｍ ｔｈｉｃｋｎｅｓｓ ａｎｄ ｔｅｍｐｅｒａｔｕｒｅ ｒｉｓｅ．Ｔｈｅｒｅｆｏｒｅ，ｔｈｅ ａｐｐｒｏｐｒｉａｔｅ ｌｕｂｒｉｃａｔｉｎｇ ｏｉｌ ｉｎｌｅｔ ｔｅｍ⁃
ｐｅｒａｔｕｒｅ ｃａｎ ｍａｋｅ ｔｈｅ ｇｅａｒ ｃｏｎｔａｃｔ ａｒｅａ ｂｅａｒ ｌｏｗｅｒ ｌｏａｄ ａｎｄ ｈａｖｅ ｔｈｉｃｋｅｒ ｏｉｌ ｆｉｌｍ．

Ｋｅｙｗｏｒｄｓ：ｃｙｌｉｎｄｒｉｃａｌ ｇｅａｒ；ｃｏｍｐｏｕｎｄ ｄｉｒｅｃｔ ｉｔｅｒａｔｉｏｎ ｍｅｔｈｏｄ；ＥＨＬ ｌｉｎｅ ｃｏｎｔａｃｔ；ｈｉｇｈ ｓｐｅｅｄ ａｎｄ ｈｅａｖｙ ｄｕｔｙ



　 随着航空发动机向着高转速、 高载荷、 高可靠性

方向的发展， 齿轮系统工作条件日趋恶劣。 为了减少

齿轮系统因润滑不佳导致的胶合失效等问题发生， 需

要对齿轮润滑效果进行分析， 全面掌握齿轮润滑状

态。 目前， 弹流润滑问题数值求解方法主要有逆解

法、 Ｎｅｗｔｏｎ－Ｒａｐｈｓｏｎ 法 （有限差分法）、 复合直接迭

代法和多重网格法［１］。 ２０ 世纪 ５０ 年代末， ＤＯＷＳＯＮ
和 ＨＩＧＧＩＮＳＯＮ［２］提出的逆解方法成功地应用于求解

线接触弹流润滑问题， 并提出了被广泛应用的线接触

Ｄｏｗｓｏｎ－Ｈｉｇｇｉｎｓｏｎ 膜厚公式。 ＰＡＲＫ 和 ＫＩＭ［ ３ ］ 用有限

差分法得到了有限长线接触等温弹流润滑的完全数值

解。 艾晓岚和俞海清［ ４ ］ 提出了复合直接迭代法， 通

过构造一种适用于求解线接触非稳态问题的迭代格

式， 得到弹流问题完全数值解。
ＢＲＡＮＤＴ 和 ＬＵＢＲＥＣＨＴ［ ５ ］ 首次提出多重网格法

计算弹性变形量， 很快成为研究弹流问题的重要手

段。 袁祥等人［ ６ ］ 发现在中重载的情况下， 次表面应

力随滑油黏度与卷吸速度增加的变化规律。 尹昌磊

等［ ７ ］ 求解了线接触 Ｎｅｗｔｏｎ 流体热弹流润滑特性。
ＧＵＯ 等［ ８ ］研究了稳态点接触热弹流润滑问题， 并获

得了经典的大凹陷形状。 ＺＨＡＮＧ 等［ ９ ］ 研究发现， 随

着两啮合表面速度的降低， 经典的大凹陷会演化为接

触区中央的小凹陷并最后消失。 王明凯［ １０ ］发现转速、
润滑油黏度的变化， 均会影响油膜压力及膜厚分布。
刘明勇等［ １ １ ］ 发现环境黏度高的润滑油油膜厚度增

加， 第二压力峰值也增大。 方特和刘少军［ １ ２ ］ 基于弹

流理论与热网络法求解了轮齿稳态温度分布。 韩强等

人［ １ ３ ］发现当速度线性变化时， 膜厚基本上也以线性

变化， 加速度越大， 膜厚的变化越快。 综上所述， 目

前的数值研究主要针对低速或者中低载荷的齿轮油膜

计算［１ ４－１５ ］， 对于高速重载齿轮的油膜数值研究还有

待进一步开展。
本文作者从线接触理论着手， 采用复合直接迭代

法， 对航空发动机传动系统中高速、 重载圆柱直齿轮

润滑状态进行仿真分析， 研究不同功率、 不同转速、
不同温度对齿轮啮合区压力、 油膜厚度、 油膜温度的

影响。 数值计算结果可为航空发动机齿轮系统润滑冷

却设计提供理论参考。
１　 线接触热弹流润滑数学模型建立

１􀆰 １　 当量曲率半径求解

圆柱直齿轮的啮合属于线接触。 对于两直齿圆柱

齿轮的啮合， 通过等效思想可以将齿轮接触等效为一

个圆柱与一个刚性平面的接触问题， 在此基础上可以

利用热弹流润滑理论计算齿轮油膜厚度。 如图 １ 所

示， 齿轮在各自啮合点处的曲率半径 Ｒ１ 和 Ｒ２、 综合

曲率半径 Ｒ 分别为

Ｒ１ ＝ ｒｂ１ ｔａｎα＋ｓ （１）
Ｒ２ ＝ ｒｂ２ ｔａｎα－ｓ （２）

Ｒ＝
Ｒ１Ｒ２

Ｒ１＋Ｒ２
（３）

式中： ｒｂ１、 ｒｂ２表示齿轮的基圆半径； α 为压力

角； ｓ 为啮合点距离节点的距离。

图 １　 直齿轮等效曲率半径

Ｆｉｇ􀆰 １　 Ｅｑｕｉｖａｌｅｎｔ ｒａｄｉｕｓ ｏｆ ｃｕｒｖａｔｕｒｅ ｏｆ ｃｙｌｉｎｄｒｉｃａｌ ｇｅａｒ

１􀆰 ２　 卷吸速度求解

根据当量曲率半径计算得到 ２ 个齿面的绝对速度

分别为 ｕ１ 和 ｕ２ （见公式 （４）、 （５） ）， 并将两齿面

速度的算术平均值定义为卷吸速度 ｕｓ， 见公式 （６）：

ｕ１ ＝
πｎ１Ｒ１

３０
（４）

ｕ２ ＝
πｎ２Ｒ２

３０
（５）

式中： ｎ１、 ｎ２ 为主动轮、 从动轮的转速。

ｕｓ ＝
ｕ１＋ｕ２

２
（６）

１􀆰 ３　 单位长度载荷求解

齿轮受到的扭矩：

Ｍ＝ ９ ５５０×Ｐ
ｎ

（７）

式中： Ｍ 为扭矩（Ｎ·ｍ）； Ｐ 为加载功率 （ｋＷ）；
ｎ 为转速 （ｒ ／ ｍｉｎ）。

齿轮所受到的法向力为

Ｆｎ ＝
２ ０００×Ｍ
ｄ１ｃｏｓα

（８）
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式中： ｄ１ 为齿轮分度圆直径 （ｍｍ）； α 为齿轮

压力角。
线接触圆柱齿轮承受单位长度上载荷Ｗ（Ｎ／ ｍ）为

Ｗ ＝
１ ０００ × Ｆｎ

Ｂ
（９）

式中： Ｂ 为齿轮齿宽 （ｍｍ）。
２　 线接触热弹流润滑理论基本方程

（１） 线接触 Ｒｅｙｎｏｌｄｓ 方程如下：
∂
∂ｘ

ρｈ３

η
∂ｐ
∂ｘ

æ

è
ç

ö

ø
÷ ＝ １２

∂（ρｕｈ）
∂ｘ

＋１２
∂（ρｈ）

∂ｔ
（１０）

线接触边界条件：
入口区 ｐ（ｘ０）＝ ０
出口区 ｐ（ｘｅ）＝ ０
式中： ρ 为油膜密度； ｈ 为油膜厚度； η 是油膜

黏度； ｐ 为油膜压力； ｕ 为 Ｘ 方向的速度。
（２） 载荷平衡方程如下：

ｗ － ∫ｘｅ
ｘ０
ｐ（ ｓ）ｄｓ ＝ ０ （１１）

式中： ｐ（ ｓ）为载荷分布函数； ｗ 为外加单位线载

荷。
（３） 圆柱齿轮啮合简化为当量弹性圆柱体和刚

性平面接触时， 任意点 ｘ 处的油膜厚度方程如下：

ｈ（ｘ）＝ ｈ０＋
ｘ２

２Ｒ
＋ｖ（ｘ） （１２）

式中： ｈ０为中心膜厚； Ｒ 为当量曲率半径； ｖ（ｘ）
为各点沿垂直方向的弹性位移， 其表达式如下：

ｖ（ｘ） ＝ － ２
πＥ′ ∫

ｓ２

ｓ１
ｐ（ ｓ）ｌｎ（ ｓ － ｘ）

２

ｄｓ ＋ ｃ （１３）

式中： ｓ 是 ｘ 轴上的附加坐标， 它表示任意线载

荷 ｐ（ ｓ） ｄｓ 与坐标原点的距离； ｓ１ 和 ｓ２ 分别为载荷

ｐ（ｘ）的起点和终点坐标； Ｅ′为当量弹性模量； ｃ 为待

定常数。
（４） 连续方程表达式如下：
∂（ρｕ）
∂ｘ

＝ ∂（ρｗ）
∂ｚ

（１４）

式中： ｗ 为膜厚方向速度。
（５） 油膜的能量方程如下：

ρｃｐ
∂Ｔ
∂ｔ

＋ρｃｐｕ
∂Ｔ
∂ｘ

＋ρｃｐｗ
∂Ｔ
∂ｚ

＝ ∂
∂ｘ

ｋ
∂Ｔ
∂ｘ

æ

è
ç

ö

ø
÷ ＋

∂
∂ｚ

ｋ
∂Ｔ
∂ｚ

æ

è
ç

ö

ø
÷ ＋βＴ

∂ｐ
∂ｔ

＋ｕ
∂ｐ
∂ｘ

＋ｗ
∂ｐ
∂ｚ

é

ë
êê

ù

û
úú ＋Φ （１５）

式中： ｃｐ 是滑油质量热容； ｋ 是滑油导热系数；
β 是热膨胀系数； Φ 是耗损函数。

（６） 固体区域的能量方程如下：

ρｃ
∂Ｔ
∂ｔ

＋ρｃｕ
∂Ｔ
∂ｘ

＋ρｃｗ
∂Ｔ
∂ｚ

＝ ∂
∂ｘ

ｋ
∂Ｔ
∂ｘ

æ

è
ç

ö

ø
÷ ＋ ∂

∂ｚ
ｋ
∂Ｔ
∂ｚ

æ

è
ç

ö

ø
÷ （１６）

对于弹流问题， 关注的是固体与润滑膜接触表面

的温度而不是固体内部的温度分布， 假设传热是稳

态。 由于齿轮结构体的厚度远大于油膜厚度， 因此将

其简化为半无穷区域， 继而获得该区域的解析解， 从

而可以直接建立齿轮与油膜的热界面方程：
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（１７）
式中： Ｕｉ（ ｉ ＝ １， ２） 表示两界面在 ｘ 方向上的速

度； 下标 “ｓ” 表示齿轮的相关参数， “１” 和 “２”
分别代表 ２ 个接触面。

（７） 润滑油黏压－黏温关系经验公式［１ ６ ］如下：

η ＝ η０ｅｘｐ｛（ｌｎη０ ＋ ９．６７）·

（１ ＋ ５．１ × １０ －９ｐ） ０．６８ Ｔ － １３８
Ｔ０ － １３８
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式中： η０ 为滑油初始黏度； Ｔ０ 为环境的热力学

温度； Ｔ 为油膜实际热力学温度。
（８） 润滑油密压－密温关系经验公式［ ２ ］如下：

ρ＝ ρ０ １＋
６×１０－１０ｐ

１＋１．７×１０－９ｐ
－６􀆰 ５×１０－４（Ｔ－Ｔ０）
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式中： ρ０为滑油初始密度。
３　 线接触热弹流润滑计算结果及分析

３􀆰 １　 工况参数

以某型发动机附件机匣内圆柱齿轮为研究对象，
对其进行真实工况弹流润滑效果分析。 齿轮参数见表

１， 齿轮材料选用某齿轮钢 （室温下导热率为 ２８􀆰 ８
Ｗ ／ （ｍ·Ｋ）， 比热容为 ４７０ Ｊ ／ （ｋｇ·Ｋ）， 密度为７ ９８０
ｋｇ ／ ｍ３， 等效弹性模量为 ２１２ ＧＰａ， 润滑油选用某航

空润滑油 （室温导热率为 ０􀆰 １６１ Ｗ ／ （ｍ·Ｋ）， 比热容

为 １ ８４７ Ｊ ／ （ ｋｇ·Ｋ）， 密度为 ９６３ ｋｇ ／ ｍ３， 黏度为

０􀆰 ０４６ Ｐａ·ｓ）， 计算工况见表 ２。 假设齿轮正常运转

时为富油润滑， 滑油为牛顿流体， 文中对圆柱齿轮节

点处进行全膜润滑数值仿真分析。

表 １　 齿轮几何参数

Ｔａｂｌｅ １　 Ｃｙｌｉｎｄｒｉｃａｌ ｇｅａｒ ｐａｒａｍｅｔｅｒｓ

齿数
模数

ｍ ／ ｍｍ
压力角

α ／ （°）
齿宽

Ｂ ／ ｍｍ
螺旋角

θ ／ （°）

４３ ／ ３０ ２．５ ２５ １０ ０
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表 ２　 计算工况参数

Ｔａｂｌｅ ２　 Ｃａｌｃｕｌａｔｉｏｎ ｐａｒａｍｅｔｅｒｓ
功率 Ｐ ／ ｋＷ 转速 ｎ ／ （ ｒ·ｍｉｎ－１） 温度 ｔ ／ ℃

１９２．５ ２８ ４４２ １４５
１７３．２５ ２５ ５９８ １４０
１５４ ２２ ７５４ １３５

１３４．７５ １９ ９０９ １３０
１１５．５ １７ ０６５ １２５

３􀆰 ２　 数值验证

传统的弹流润滑研究中大多针对转速较低

（＜１０ ｍ ／ ｓ）的情况， 对于高速（＞５０ ｍ ／ ｓ）重载情况相

关研究还未有开展。 文中采用与文献［７］中图 ２、 图

３ 相同的的工况， 将数值计算结果与文献结果进行对

比。 从图 ２ 中可以发现， 压力、 膜厚、 温度的数值计

算结果与文献中结果趋势接近， 因此可以认为文中线

接触齿轮弹流润滑的计算结果可信。

图 ２　 数值结果和文献结果对比

Ｆｉｇ􀆰 ２　 Ｃｏｍｐａｒｉｓｏｎ ｂｅｔｗｅｅｎ ｔｈｅ ｎｕｍｅｒｉｃａｌ ａｎａｌｙｓｉｓ ｒｅｓｕｌｔｓ ａｎｄ
ｔｈｅ ｒｅｓｕｌｔｓ ｂｙ ｌｉｔｅｒａｔｕｒｅ： （ａ） ｐｒｅｓｓｕｒｅ ｄｉｓｔｒｉｂｕｔｉｏｎ ｏｆ
ｎｕｍｅｒｉｃａｌ ｃａｌｃｕｌａｔｉｏｎ； （ｂ） ｐｒｅｓｓｕｒｅ ｄｉｓｔｒｉｂｕｔｉｏｎ ｂｙ
ｌｉｔｅｒａｔｕｒｅ； （ｃ） ｆｉｌｍ ｔｈｉｃｋｎｅｓｓ ｏｆ ｎｕｍｅｒｉｃａｌ ｃａｌｃｕｌａｔｉｏｎ；
（ｄ） ｆｉｌｍ ｔｈｉｃｋｎｅｓｓ ｂｙ ｌｉｔｅｒａｔｕｒｅ； （ｅ） ｔｅｍｐｅｒａｔｕｒｅ ｒｉｓｅ
ｏｆ ｎｕｍｅｒｉｃａｌ ｃａｌｃｕｌａｔｉｏｎ； （ｆ） ｔｅｍｐｅｒａｔｕｒｅ ｒｉｓｅ ｂｙ ｌｉｔｅｒａｔｕｒｅ

３􀆰 ３　 热弹流润滑数值计算结果分析

３􀆰 ３􀆰 １　 功率的影响分析

以转速为 １９ ９０９ ｒ ／ ｍｉｎ、 滑油入口温度为 １４０ ℃
的工况为研究对象， 分析功率对齿轮弹流润滑效果的

影响。 由于油膜在整个齿宽方向的分布趋势均类似，
选择其中一个截面来分析油膜压力、 膜厚、 温升的变

化情况。
从图 ３ 中可以看出， 不同功率条件下， 油膜压

力、 油膜厚度及温升变化趋势均相同。 同一功率条件

下， 油膜温升与油膜压力变化趋势相同， 在整个啮合

过程中油膜压力由小到大再减小， 出现了第一压力峰

与第二压力峰。 第一压力峰为啮合处承受高载荷的区

域， 对应此时油膜出现了平面形状； 第二压力峰的位

置对应于油膜形状开始凹陷之处， 这种由温差引起的

黏度变化产生动压的作用， 国内学者称之为温度－黏
度楔效应。 当保持转速不变， 随着功率的增加， 齿轮

所受的载荷逐渐增加， 出现了最大压力及温升逐渐上

升、 最小膜厚下降的趋势。 同时， 压力二次峰会随着

功率的增加逐渐降低， 这是由于逐渐升高的载荷抑制

了油膜的颈缩导致动压有所下降。
图 ４ 展示了转速一定时， 油膜最大压力及最小膜

厚随功率的变化。 转速为 １９ ９０９ ｒ ／ ｍｉｎ 时， 随着功率

增加， 则总载荷增加， 而总载荷的增加导致了最大压

力的增加与最小膜厚的降低， 膜厚的降低不超过

０􀆰 ０２ μｍ。 转速为 ２８ ４４２ ｒ ／ ｍｉｎ 时， 功率的增加导致

了最大压力的上升， 而最小膜厚则是先增加再降低，
这是由于在当前工况下， 极高的转速要形成油膜需要

一定的载荷， 随着载荷的上升油膜逐渐形成， 从而出

现了油膜厚度有所增加； 随后随着载荷继续增加， 油

膜的承载逐渐升高从而使得最小油膜厚度出现下降趋

势， 但是最小膜厚的最大与最小值之差只有 ０􀆰 ００５
μｍ。 对照转速为 １９ ００９ ｒ ／ ｍｉｎ 时膜厚的变化， 可以

说明高转速情况下功率的变化对最小膜厚的影响

较小。
图 ５ 所示为转速一定时， 最大温升随功率增加

的变化情况。 可见， 随功率增加最大温升增加； 当

转速固定为 １９ ９０９ ｒ ／ ｍｉｎ 时， 最大温升从 １７􀆰 １４ ℃
增大到 ２８􀆰 ８８ ℃ ； 当转速固定为 ２８ ４４２ ｒ ／ ｍｉｎ 时，
最大温升从 １９􀆰 ７２ ℃增大到 ２７􀆰 ０５ ℃ 。 这是由于油

膜的温升主要依靠固体界面与油膜的摩擦， 当速度

保持不变时， 随着最大压力的逐渐上升， 最大温度

也会随之上升。
结合上述计算结果可以发现， 高转速条件下出现

了最小膜厚随载荷变化不明显的趋势， 而转速较低

时， 载荷的大小也会对最小膜厚产生较大的影响。
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图 ３　 转速 １９ ９０８ ｒ ／ ｍｉｎ 下功率对压力、 油膜厚度分布及平均温升的影响

Ｆｉｇ􀆰 ３　 Ｅｆｆｅｃｔ ｏｆ ｐｏｗｅｒ ｏｎ ｐｒｅｓｓｕｒｅ ａｎｄ ｆｉｌｍ ｔｈｉｃｋｎｅｓｓ ｄｉｓｔｒｉｂｕｔｉｏｎ ａｎｄ ａｖｅｒａｇｅ ｔｅｍｐｅｒａｔｕｒｅ ｒｉｓｅ ａｔ ｒｏｔａｔｉｏｎａｌ ｓｐｅｅｄ ｏｆ １９ ９０８ ｒ ／ ｍｉｎ：
（ａ）， （ｃ）， （ｅ） ｐｒｅｓｓｕｒｅ ａｎｄ ｆｉｌｍ ｔｈｉｃｋｎｅｓｓ ｄｉｓｔｒｉｂｕｔｉｏｎ ａｔ ｐｏｗｅｒ ｏｆ １１５􀆰 ５ ｋＷ， １５４ ｋＷ ａｎｄ １９２􀆰 ５ ｋＷ， ｒｅｓｐｅｃｔｉｖｅｌｙ；
（ｂ）， （ｄ）， （ｆ） ａｖｅｒａｇｅ ｔｅｍｐｅｒａｔｕｒｅ ｒｉｓｅ ａｔ ｐｏｗｅｒ ｏｆ １１５􀆰 ５ ｋＷ， １５４ ｋＷ ａｎｄ １９２􀆰 ５ ｋＷ， ｒｅｓｐｅｃｔｉｖｅｌｙ

图 ４　 不同转速下功率对最大压力及最小膜厚的影响

Ｆｉｇ􀆰 ４　 Ｅｆｆｅｃｔ ｏｆ ｐｏｗｅｒ ｏｎ ｍａｘｉｍｕｍ ｐｒｅｓｓｕｒｅ ａｎｄ ｍｉｎｉｍｕｍ ｆｉｌｍ ｔｈｉｃｋｎｅｓｓ ｕｎｄｅｒ
ｄｉｆｆｅｒｅｎｔ ｖｅｌｏｃｉｔｙ： （ａ） ｎ＝ １９ ９０９ ｒ ／ ｍｉｎ； （ｂ） ｎ＝ ２８ ４４２ ｒ ／ ｍｉｎ

图 ５　 不同转速下功率对最高温升的影响

Ｆｉｇ􀆰 ５　 Ｅｆｆｅｃｔ ｏｆ ｐｏｗｅｒ ｏｎ ｍａｘｉｍｕｍ ｔｅｍｐｅｒａｔｕｒｅ ｒｉｓｅ ｕｎｄｅｒ ｄｉｆｆｅｒｅｎｔ ｖｅｌｏｃｉｔｙ： （ａ） ｎ＝ １９ ９０９ ｒ ／ ｍｉｎ； （ｂ） ｎ＝ ２８ ４４２ ｒ ／ ｍｉｎ
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３􀆰 ３􀆰 ２　 转速的影响分析

以功率为 １９２􀆰 ５ ｋＷ、 滑油入口温度为 １４０ ℃的

工况为研究对象， 分析转速对齿轮弹流润滑效果的影

响。 从图 ６ 中可看出， 不同转速条件下， 油膜压力、
油膜厚度及温升变化趋势均相同。 同一转速条件下，
油膜温升与油膜压力变化趋势基本相同， 油膜均出现

了平面形状及出口收缩凹陷现象。 当功率固定时， 转

速的增加使得载荷逐渐降低， 载荷的降低使得压力二

次峰逐渐升高， 这与当载荷极重时第二压力峰会消失

的研究结论［１ ７ ］相一致。 而保持功率不变， 随着转速

的增加， 齿轮所承受的载荷会逐渐降低， 因此出现了

最大压力及温升下降、 最小膜厚增加的情况。

图 ６　 功率 １９２􀆰 ５ ｋＷ 下转速对压力、 油膜厚度分布及平均温升的影响

Ｆｉｇ􀆰 ６　 Ｅｆｆｅｃｔ ｏｆ ｒｏｔａｔｉｏｎａｌ ｓｐｅｅｄ ｏｎ ｐｒｅｓｓｕｒｅ ａｎｄ ｆｉｌｍ ｔｈｉｃｋｎｅｓｓ ｄｉｓｔｒｉｂｕｔｉｏｎ ａｎｄ ａｖｅｒａｇｅ ｔｅｍｐｅｒａｔｕｒｅ ｒｉｓｅ ａｔ ｐｏｗｅｒ ｏｆ １９２􀆰 ５ ｋＷ： （ａ）， （ｃ），
（ｅ） ｐｒｅｓｓｕｒｅ ａｎｄ ｆｉｌｍ ｔｈｉｃｋｎｅｓｓ ｄｉｓｔｒｉｂｕｔｉｏｎ ａｔ ｒｏｔａｔｉｏｎａｌ ｓｐｅｅｄ ｏｆ １７ ０６５ ｒ ／ ｍｉｎ， ２２ ７５４ ｒ ／ ｍｉｎ ａｎｄ ２８ ４４２ ｒ ／ ｍｉｎ， ｒｅｓｐｅｃｔｉｖｅｌｙ；
（ｂ）， （ｄ）， （ｆ） ａｖｅｒａｇｅ ｔｅｍｐｅｒａｔｕｒｅ ｒｉｓｅ ａｔ ｒｏｔａｔｉｏｎａｌ ｓｐｅｅｄ ｏｆ １７ ０６５ ｒ ／ ｍｉｎ， ２２ ７５４ ｒ ／ ｍｉｎ ａｎｄ ２８ ４４２ ｒ ／ ｍｉｎ， ｒｅｓｐｅｃｔｉｖｅｌｙ

　 　 图 ７ 所示为功率一定时， 接触区最大压力及最小

膜厚随转速的变化情况。 功率为 １３４􀆰 ７５ ｋＷ 时， 随着

转速的增加， 载荷逐渐降低， 最小膜厚从 ０􀆰 ２７６ ｍｍ
增大到 ０􀆰 ３９０ ｍｍ， 最大压力先从 １􀆰 ００４ ＧＰａ 降低到

０􀆰 ９４９ ＧＰａ， 而后随着转速增加又升高到 ０􀆰 ９５２ ＧＰａ。
最大压力升高是由于随着油膜厚度的逐渐增加， 逐渐

形成良好的弹流润滑， 油膜承载了更高的压力使得接

触区油膜最大压力有所上升。 功率为 １９２􀆰 ５ ｋＷ 时，
随着转速的增加， 载荷逐渐降低， 最小膜厚从 ０􀆰 ２６６
ｍｍ 增大到 ０􀆰 ３８６ ｍｍ， 最大接触压力从 １􀆰 １４２ ＧＰａ 下

降到 １􀆰 ０２１ ＧＰａ。
图 ８ 展示了功率一定时， 接触区最大温升随转速

的变化情况。 功率为 １３４􀆰 ７５ ｋＷ 时， 随着转速的增

加， 最大温升先从 ２０􀆰 ５９ ℃降低到 ２０􀆰 ０５ ℃， 随着转

速继续增加， 转速升高的影响逐渐超过了载荷下降的

影响， 导致了最大温升在最后阶段又有所上升。 功率

为 １９２􀆰 ５ ｋＷ 时， 随着转速的增加， 载荷有所下降，
最大温升从 ３０􀆰 ４１ ℃下降到 ２７􀆰 ０５ ℃。 对比图８ （ａ）、
（ｂ） 可看出， 载荷对温升的影响比转速的影响更大。

当载荷较大时， 齿轮线速度超过 １００ ｍ ／ ｓ 时， 随

着转速的逐渐升高转速对最大载荷的影响逐渐减小。
而低速轻载状态， 随着转速的上升容易出现压力二次

峰成为最大压力值的情况， 速度对载荷的分布影响

较大。
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图 ７　 不同功率下转速对最大压力及最小膜厚的影响

Ｆｉｇ􀆰 ７　 Ｅｆｆｅｃｔ ｏｆ ｒｏｔａｔｉｏｎａｌ ｓｐｅｅｄ ｏｎ ｍａｘｉｍｕｍ ｐｒｅｓｓｕｒｅ ａｎｄ ｍｉｎｉｍｕｍ ｆｉｌｍ ｔｈｉｃｋｎｅｓｓ
ｕｎｄｅｒ ｄｉｆｆｅｒｅｎｔ ｐｏｗｅｒ： （ａ） Ｐ＝ １３４􀆰 ７５ ｋＷ； （ｂ） Ｐ＝ １９２􀆰 ５ ｋＷ

图 ８　 不同功率下转速对最高温升的影响

Ｆｉｇ􀆰 ８　 Ｅｆｆｅｃｔ ｏｆ ｒｏｔａｔｉｏｎａｌ ｓｐｅｅｄ ｏｎ ｍａｘｉｍｕｍ ｔｅｍｐｅｒａｔｕｒｅ ｒｉｓｅ ｕｎｄｅｒ ｄｉｆｆｅｒｅｎｔ
ｐｏｗｅｒ： （ａ） Ｐ＝ １３４􀆰 ７５ ｋＷ； （ｂ） Ｐ＝ １９２􀆰 ５ ｋＷ

３􀆰 ３􀆰 ３　 滑油入口温度的影响分析

以功率为 １９２􀆰 ５ ｋＷ、 转速为 ２８ ４４３ ｒ ／ ｍｉｎ 的工况

为研究对象， 研究了接触区最大压力、 最小膜厚及最

大温升随滑油入口温度的变化规律。 如图 ９ 所示， 温

度从 １２５ ℃升高到 １４５ ℃时， 最大压力从 １􀆰 ０７２ ＧＰａ
降低到 １􀆰 ００７ ＧＰａ， 最小膜厚从 ０􀆰 ４６０ μｍ 降低到

０􀆰 ３６７ μｍ， 同时最大温升也从 ３５􀆰 ３４ ℃降低到 ２４􀆰 ４９
℃。 这是由于滑油温度的升高使得滑油黏度下降， 导

致油膜的形成更加困难， 则最小膜厚减小， 油膜承载

力减小。 同时， 黏度下降会使剪切应力减小， 减少了

摩擦与生热， 则最大温升降低。 研究结果表明： 较高

的滑油温度会使得滑油黏度较低， 导致油膜厚度减小

以及油膜承载能力的下降， 从而增加发生干摩擦的可

能性， 因此需要综合齿轮承载与润滑情况来进行滑油

温度的确定。

图 ９　 滑油入口温度对最高压力、 最小膜厚及最高温升的影响

Ｆｉｇ􀆰 ９　 Ｏｉｌ ｉｎｌｅｔ ｔｅｍｐｅｒａｔｕｒｅ ｅｆｆｅｃｔ ｏｎ ｍａｘｉｍｕｍ ｐｒｅｓｓｕｒｅ， ｍｉｎｉｍｕｍ ｆｉｌｍ ｔｈｉｃｋｎｅｓｓ ａｎｄ ｍａｘｉｍｕｍ ｔｅｍｐｅｒａｔｕｒｅ ｒｉｓｅ
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４　 结论

基于线接触弹流润滑理论， 以航空发动机高速、
重载圆柱齿轮为研究对象， 通过数值计算分析了不同

功率、 不同转速及不同温度对齿轮润滑效果的影响规

律， 在计算工况范围内所得主要结论如下：
（１） 随着功率增加， 载荷增加， 接触区最大压

力和最大温升均增大， 最小膜厚降低； 高转速情况

下， 功率变化对最小膜厚影响较小。
（２） 随着转速的增加， 载荷减小， 接触区最小

膜厚增加， 最大压力和最大温升受转速和载荷的双重

影响呈现先减小再增大的趋势。
（３） 滑油入口温度升高时的接触区最大压力、

最小膜厚与最大温升均有所下降， 主要原因在于入口

温度升高导致滑油黏度下降， 改变了滑油物性。
（４） 实际工作中要特别重视低速重载工况， 此

时载荷很大， 容易出现干摩擦； 合适的滑油入口温度

可以使齿轮接触区承受较低的载荷并拥有较厚的

油膜。
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摘要： 以超临界二氧化碳 （Ｓ－ＣＯ２） 布雷顿循环所用压缩机中的径向箔片气体轴承为研究对象， 考虑 Ｓ－ＣＯ２在近

临界区的实际物性， 运用有限差分法数值求解变密度变黏度湍流雷诺方程， 耦合弹性箔片变形方程， 计算以 Ｓ－ＣＯ２为

润滑介质的径向气体轴承的气膜压力分布规律， 并分析近临界区 Ｓ－ＣＯ２物性变化对轴承承载力、 摩擦力矩的影响。 计

算结果表明： 近临界区密度、 黏度的物性突变对轴承的承载力和摩擦力矩影响较大， 且越靠近临界点时影响越显著；
同一压力下， 承载力和摩擦力矩随着温度的升高而减小， 同一温度下， 承载力和摩擦力矩随着压力的升高而增大； 随

着偏心率、 轴承数和径向轴承的长径比的增大， 承载力和摩擦力矩均增大， 而偏位角减小。
关键词： 超临界二氧化碳； 径向箔片轴承； 有限差分法； 物性； 静特性
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　 超临界二氧化碳布雷顿发电循环是以超临界状态

的 ＣＯ２作为循环工质的热力循环， 二氧化碳的临界压

力为 ７􀆰 ３８ ＭＰａ， 临界温度为 ３１􀆰 １ ℃ ［ １］， 在靠近临界

点的区域， Ｓ－ＣＯ２表现出密度大、 黏度小的特点， 这

一物性特点使得占涡轮机输出功比重较大的压缩功减

少， 提高了 Ｓ－ＣＯ２布雷顿循环的效率［ ２］。 在同等条

件 （压力 ８～２０ ＭＰａ 和温度 ４５０～６５０ ℃） 下， Ｓ－ＣＯ２

布雷顿循环的效率在应用较多的蒸汽朗肯循环和氦气

布雷顿循环效率之上［ ３ ］。 除此之外， Ｓ－ＣＯ２具有更高

的介质密度， 减小了系统设备的尺寸， 使得系统结构

紧凑［４］， 在经济性方面具有更好的潜力。 因此超临界

二氧化碳布雷顿循环在太阳能、 火电、 核电等能源领

域具有良好的发展前景［ ５］。 美国桑迪亚 （Ｓａｎｄｉａ） 国

家实验室［ ６ ］、 韩国能源技术研究院 （ＫＩＥＲ） ［ ７ ］、 日

本东 京 工 业 大 学 （ Ｔｏｋｙｏ Ｉｎｓｔｉｔｕｔｅ ｏｆ Ｔｅｃｈｎｏｌｏｇｙ，
ＴＩＴ） ［ ８ ］等研究机构均率先对 Ｓ－ＣＯ２布雷顿循环进行

了理论及实验研究， 并在此基础上开发了不同功率的

循环系统。
压缩机是 Ｓ－ＣＯ２布雷顿循环系统中一个关键设

备， Ｓ－ＣＯ２循环工质通过压缩机提高至涡轮机的入口

压力， 最终高温高压的 Ｓ－ＣＯ２流体在涡轮机中做功。
为了最大化系统效率， 压缩机转子的转速通常较高，
可达到 １００ ０００ ｒ ／ ｍｉｎ［９］， 因此用于支撑高转速转子的

轴承技术是超临界二氧化碳布雷顿循环压缩机的关键

技术之一。 美国 Ｓａｎｄｉａ 国家实验室曾选用滚珠轴承

进行轴向力的承载， 但轴承的运行寿命较短， 其滚珠

轴承寿命有 ２０ ～ ２ ０００ ｈ 不等， 后期采用气体箔片轴

承来进行长时间的测试［ １０ ］。 ＦＬＥＭＩＮＧ 等［ １１ ］ 曾根据

Ｓ－ＣＯ２循环的不同功率等级提出了 Ｓ－ＣＯ２透平机械以

及其中关键部件的推荐路线。 众研究机构设计实验的

超临界二氧化碳循环功率多在 １００～ ３００ ｋＷ 范围［ １２］，
根据推荐路线， 轴承推荐选择气体轴承。 并且美国

Ｓａｎｄｉａ 国家实验室、 ＴＩＴ 等在实验测试样机的轴承选

择上均选用以 Ｓ－ＣＯ２直接润滑气体轴承， 成功地实现

稳定、 长时间的转子力的承载， 验证了气体轴承的技

术可靠性［ １３］。
以上众研究机构在设计 Ｓ－ＣＯ２压缩机时， 压缩

机的进口压力设计在 ７􀆰 ６ ～ ９ ＭＰａ 范围， 进口温度设

计在 ３０５ ～ ３３０ Ｋ 范围。 该进口温度及压力处在临界

点附近， Ｓ－ＣＯ２物性在临界点附近呈现出剧烈的非

线性变化。 在利用 Ｓ－ＣＯ２的特殊物性减少压缩机耗

功、 提高循环效率的同时， 也应该考虑物性的剧烈

变化对轴承性能以及转子稳定性的影响。 传统动压

径向气体轴承的研究主要以空气为工质， 发展至

今， 在数值模拟、 理论分析及试验研究方面都取得

了较多的成果。 ２００４ 年虞烈［ １４］ 通过引入弹性箔片

静、 动变形， 联立求解气体润滑 Ｒｅｙｎｏｌｄｓ 方程， 给

出了以空气为润滑介质的箔片动压轴承的完全气弹

润滑解。 ２００６ 年杨利花等［ １５］ 曾建立气体轴承性能

测试试验台， 并对径向箔片气体轴承进行承载力和

起飞转速的实验研究。 ２０１６ 年贾晨辉等［ １６］ 采用流

体动力学软件， 以动压气体轴承为研究对象， 研究

气体轴承瞬态非线性动力学行为， 探讨轴承－转子

系统的稳定性。 ２０１７ 年冯凯等人［ １７］ 建立了箔片径

向气体轴承静态特性和温度特性的测试试验台， 通

过变载荷变转速方式对起飞转速、 摩擦力矩和温度

进行测量。 但目前对于 Ｓ－ＣＯ２润滑介质气体轴承的

研究还较少， 近临界区 Ｓ－ＣＯ２密度、 黏度的大幅变

化， 以及高压下 Ｓ－ＣＯ２内部流动的湍流状态， 这都

将增加对预测、 计算径向轴承性能的难度。 另外，
基于空气工质的气体轴承研究及设计方法是否适用

的问题也是研究学者关注的方向。
２０１７ 年国内温建全［ １８ ］在连续性方程和动量方程

的基础上推导层流状态下适用于 Ｓ－ＣＯ２径向轴承的雷

诺方程， 并考虑湍流速度脉动的影响， 以修正系数的

方式加入雷诺方程中。 计算时 Ｓ－ＣＯ２物性采用差值方

法获得， 并用有限差分数值计算方法初步计算了径向

气体轴承的静态性能， 但未分析工况参数及结构参数

对径向气体轴承静特性的影响。
２０１３ 年国外 ＣＯＮＢＯＹ［１９］ 建立了一个弹性流体动

力学模型， 考虑润滑层内的流体速度场、 流体动压和

摩擦损失， 计算了 Ｓ－ＣＯ２润滑的推力轴承中的压力

场， 结果表明， 计算域内所有离散点均为湍流区。 除

此之外， 进行了不同转速以及不同轴承外半径下， 空

气止推轴承与 Ｓ－ＣＯ２止推轴承的承载能力对比。
此外， ２０２０ 年中国科学院大学 ＢＩ 等［ ２０］ 为研究

Ｓ－ＣＯ２动压径向气体轴承的动态特性， 考虑了 Ｓ－ＣＯ２

湍流状态以及非线性热力学性质， 在传统扰动法的基

础上， 引入扰动密度、 扰动黏度、 扰动雷诺数和扰动

湍流系数， 扩展了频率扰动法， 用数值方法计算了包

含所有动力学变量的频率相关刚度和阻尼系数。
本文作者考虑 Ｓ－ＣＯ２的实际物性以及湍流状态

的影响， 运用有限差分法数值求解雷诺方程， 重点

分析近临界区 Ｓ－ＣＯ２的物性突变对气膜、 承载力、
摩擦力矩等的影响； 另外分析工况参数以及轴承结

构参数对径向箔片气体轴承静特性的影响， 为

Ｓ－ＣＯ２布雷顿循环压缩机中径向气体轴承的研究提

供理论依据。
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１　 箔片动压径向气体轴承结构

图 １ 为文中研究的波箔型动压径向气体轴承结

构示意图， 轴承座里包含以特殊材料制成的耐磨、
耐高温的弹性波箔片以及平箔片， 平箔片和波箔片

的一端固定在轴承座上， 另一端可自由伸缩。 轴颈

在旋转过程中， 带动润滑气体由间隙大端向间隙小

端运动， 形成动压效应， 润滑气膜因此产生承载

力。 轴承在工作时， 弹性箔片之间的变形作用以及

其之间的库仑摩擦作用， 可以吸收不平衡涡动能

量［ ２１］ ， 即使在受到不稳定涡动时， 气体轴承也能

保持较好的稳定性。

图 １　 波箔片动压气体径向轴承结构示意

Ｆｉｇ􀆰 １　 Ｓｃｈｅｍａｔｉｃ ｏｆ ｄｙｎａｍｉｃ ｇａｓ ｂｕｍｐ ｆｏｉｌ ｊｏｕｒｎａｌ ｂｅａｒｉｎｇ

图 １ 中， Ｏ 为轴承的中心； Ｏｂ为轴颈的中心； ｅ
为轴颈的中心相对于轴承中心之间的偏心距； Ｒ 为轴

颈的半径； W为轴颈的角速度； ｈｍａｘ为最大楔形间隙

处的气膜厚度； ｈｍｉｎ为最小楔形间隙处的气膜厚度。
２　 数学模型及求解

２􀆰 １　 变密度变黏度湍流雷诺方程

传统的动压气体轴承多以空气为工质进行研究，
空气的物性变化较小， 但近临界区的 Ｓ－ＣＯ２物性变化

剧烈， 微小的温度压力变化将会引起密度与黏度的剧

烈变化。 除此之外， 由于 Ｓ－ＣＯ２密度大、 黏度小， 导

致润滑气膜中会出现湍流状态， 在气体润滑模型中必

须加以考虑。 因此， 一般形式的可压缩气体雷诺方程

便不再适用于 Ｓ－ＣＯ２动压气体轴承。 文中采用文献

［１８］中由连续性方程和动量守恒方程导出的变密度

变黏度层流雷诺方程， 在此基础上， 将湍流的影响以

周向和轴向的湍流润滑系数加入变密度变黏度层流雷

诺方程中， 其中 ｋｘ为周向湍流润滑系数， ｋｚ为轴向湍

流润滑系数， 这是与雷诺数有关的非线性函数［ ２２］，
可得如下形式的雷诺方程：

Ω
２

∂（ρｈ）
∂θ

＋∂（ρｈ）
∂ｔ

＝ １
Ｒ２

∂
∂θ

ρｈ３

ｋｘμ
∂ｐ
∂θ

æ

è
ç

ö

ø
÷ ＋ ∂

∂ｚ
ρｈ３

ｋｚμ
∂ｐ
∂ｚ

æ

è
ç

ö

ø
÷

（１）
ｋｘ ＝ １２＋０．０１３ ６Ｒｅ０．９ｈ 　 　 ｋｚ ＝ １２＋０．００４ ３Ｒｅ０．９６ｈ （２）

定义量纲一化量

量纲一气膜厚度 ｈ
－
＝ ｈ ／ Ｃ

量纲一气膜压力 ｐ
－
＝ ｐ ／ ｐａ

量纲一动力黏度 μ
－
＝μ ／ μａ

量纲一密度 ρ
－
＝ ρ ／ ρａ

量纲一长度 ｚ
－
＝ ｚ ／ （０．５Ｌ）

轴承数 Λ＝ ６μａΩ（Ｒ ／ Ｃ） ２ｐａ

ì

î

í

ï
ï
ï
ï
ï

ï
ï
ï
ïï

（３）

式中： ｈ 为润滑气膜实际厚度 （ｍｍ）； Ｃ 为轴承

间隙 （ｍｍ）； ｐａ为径向轴承外部环境压力 （Ｐａ）； μａ

为轴承外部环境下的 Ｓ－ＣＯ２动力黏度 （Ｐａ·ｓ）； ρａ为

轴承外部环境下 Ｓ－ＣＯ２密度 （ｋｇ ／ ｍ３）； Ｌ 为轴承长度

（ｍｍ）。
对式 （１） 量纲一化后得到：

∂
∂θ

１２
ｋｘ

ρ
－
ｈ３

μ－
∂ｐ

－

∂θ
æ

è
ç

ö

ø
÷ ＋ ２Ｒ

Ｌ
æ

è
ç

ö

ø
÷

２ ∂
∂ｚ

１２
ｋｚ

ρ
－
ｈ３

μ－
∂ｐ

－

∂ｚ
æ

è
ç

ö

ø
÷ ＝

Λ
∂ ρ

－
ｈ
－

( )

∂θ
＋２Λ

∂ ρ
－
ｈ
－

( )

∂ｔ
－ （４）

２􀆰 ２　 气膜厚度方程

箔片气体轴承在工作时， 不同于刚性气体轴承，
箔片的弹性变形会影响轴承的气膜厚度大小， 数值分

析时需考虑箔片的弹性变形方程。 文中所采用的弹性

箔片结构如图 ２ 所示， 模型中不考虑平箔的刚度， 忽

略弹性箔片之间的相互摩擦作用以及波箔与轴承座的

摩擦， 则箔片柔度［ ２３］为

ｋ＝
２ｐａｓ
ＣＥｂ

ｌ
ｔｂ

æ

è
ç

ö

ø
÷

３

（１－νｂ）
２ （５）

式中： ｐａ为轴承外部环境压力 （Ｐａ）； ｓ 为波箔

单元的长度 （ｍｍ）； ｌ 为半波箔长度 （ｍｍ）； Ｅｂ为波

箔材料弹性模量 （Ｐａ）； νｂ为波箔片的泊松系数； ｔｂ
为波箔片厚度 （ｍｍ）。

图 ２　 波箔片和平箔片结构

Ｆｉｇ􀆰 ２　 Ｂｕｍｐ ｆｏｉｌ ａｎｄ ｐｌａｔｅ ｆｏｉｌ
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一定偏心率下轴颈静平衡位置处的气膜厚度由

２ 部分组成， 一部分为箔片变形前的几何间隙， 另

一部分为箔片变形的变形间隙。 量纲一气膜厚度表

达式为

ｈ
－ ＝ １＋εｃｏｓθ＋ｋ（ｐ

－－１） （６）
２􀆰 ３　 变密度变黏度湍流雷诺方程的数值求解

采用有限差分数值方法， 将轴承的计算域离散化

为差分网格， 用有限个网格节点代替连续的求解域，
润滑气膜展开如图 ３ 所示的 ｍ×ｎ 的离散网格。 图中

Dθ、 Dｚ 分别为周向和轴向的网格间距， Δθ ＝ ２π ／ ｍ，
Δｚ＝ ２ ／ ｎ， ｉ、 ｊ 代表周向和轴向的网格节点编号。

图 ３　 计算域网格划分示意

Ｆｉｇ􀆰 ３　 Ｓｃｈｅｍａｔｉｃ ｏｆ ｇｒｉｄ ｄｉｖｉｓｉｏｎ ｉｎ ｔｈｅ ｃｏｍｐｕｔｉｎｇ ｄｏｍａｉｎ

基于有限差分法， 采用计算精度较高的中心差

商， 将控制方程中压力在圆周方向和轴向方向的压力

偏导数用相邻节点函数值的中心差商近似表示。

∂ｐ
－

∂θ
＝
ｐ
－

ｉ＋１ ／ ２－ｐ
－

ｉ－１ ／ ２

Δθ

∂ｐ
－

∂ｚ
＝
ｐ
－

ｊ＋１ ／ ２－ｐ
－

ｊ－１ ／ ２

Δｚ

ì

î

í

ï
ïï

ï
ïï

（７）

式中： ｉ＋１ ／ ２ 和 ｉ－１ ／ ２ 分别为 ｉ 后半点处和前半

点处； ｊ＋１ ／ ２ 和 ｊ－１ ／ ２ 为 ｊ 后半点处和前半点处。
根据式 （７） 对式 （４） 进行离散化。
离散式 （４） 左边第一项：

∂
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ｋｘ
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－
ｈ３

μ－
∂ｐ

－
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∂ｐ
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（８）
离散式 （４） 左边第二项：
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离散式 （４） 右边项：

Λ
∂ ρ

－
ｈ
－

( )

∂θ
＝
Λ（ρ

－

ｉ ＋（１、２），ｊ ｈ
－

ｉ ＋（１ ／ ２），ｊ － ρ
－

ｉ －（１ ／ ２），ｊ ｈ
－

ｉ －（１ ／ ２），ｊ）
Δθ

（１０）
将式 （８）、 （９）、 （１０） 代入量纲一化方程 （４）

整理得到如下矩阵方程组：
Ｐ ｉ，ｊ ＝

Ａｉ，ｊＰ ｉ＋１，ｊ＋Ｂｉ，ｊＰ ｉ－１，ｊ＋Ｃｉ，ｊＰ ｉ，ｊ＋１＋Ｄｉ，ｊＰ ｉ，ｊ－１－Ｆｉ，ｊ

Ｅｉ，ｊ
（１１）

式中： Ａｉ，ｊ、 Ｂｉ，ｊ、 Ｃｉ，ｊ、 Ｄｉ，ｊ、 Ｅｉ，ｊ、 Ｆｉ，ｊ 为系数矩

阵， 各系数矩阵计算式如公式 （１２） 所示。
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（１２）

由于轴承的两端 （ ｚ＝ １， ｚ ＝ ｎ＋１） 以及弹性箔片

的固定端与轴承外部是相通的， 且气膜未展开之前，
该部分 （θ ＝ １， θ ＝ｍ＋１） 是重合的， 所以这几个区

域的压力均为径向气体轴承的工作环境压力， 故量纲

一求解边界条件为

θ ＝ ０　 　 ｐ
－
＝ １

θ ＝ ２π ｐ
－
＝ １

ｚ ＝ ０ ｐ
－
＝ １

ｚ ＝ ２ ｐ
－
＝ １

ì

î

í

ï
ï
ï

ï
ï
ï

（１３）
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为了加快迭代计算过程的收敛速度， 文中采用松

弛迭代法进行计算， 迭代格式为

ｐ
－
＝ α ｐｋ ＋ （１ － α） ｐｋ－１ （１４）

式中： ｐｋ 为本次迭代计算的量纲一压力分布； ｐｋ－１

为上次迭代计算的量纲一压力分布； ｐ
－
为将本次和上

次结果加权相加得到的修正的新压力分布； α 为松弛

因子， 取值为 ０～１。
通常数值计算的迭代过程中， 常采用一定的相对

收敛准则来判断迭代是否达到精度要求， 达到精度要

求后， 便可终止迭代。 文中相对收敛准则为

∑
ｎ

ｊ ＝ ２
∑

ｍ

ｉ ＝ ２
Ｐｋ

ｉ，ｊ － Ｐｋ－１
ｉ，ｊ

∑
ｎ

ｊ ＝ ２
∑

ｍ

ｉ ＝ ２
Ｐｋ

ｉ，ｊ

≤ １０ －７ （１５）

２􀆰 ４　 计算对象及方法

２􀆰 ４􀆰 １　 计算对象

文中动压径向轴承的结构参数以及润滑气体参数

见表 １。

表 １　 动压径向气体轴承相关参数

Ｔａｂｌｅ １　 Ｒｅｌａｔｅｄ ｐａｒａｍｅｔｅｒｓ ｏｆ ｄｙｎａｍｉｃ ｇａｓ ｊｏｕｒｎａｌ ｂｅａｒｉｎｇｓ

名称 数值

轴承长度 Ｌ ／ ｍｍ ３５

轴承半径 Ｒ ／ ｍｍ １７．５

半径间隙 Ｃ ／ ｍｍ ０．１

平箔片厚度 ｔｐ ／ ｍｍ ０．０７６ ２

波箔片厚度 ｔｂ ／ ｍｍ ０．０７６ ２

波箔片周期长度 ｓ ／ ｍｍ ４．０６４

波箔片波纹直径 ２ｌ ／ ｍｍ ３．４３４

波箔片泊松系数 νｂ ０．３

波箔片弹性模量 Ｅｂ ／ ＧＰａ ２０７

径向轴承环境压力 ｐａ ／ ＭＰａ ７．５１５

径向轴承外部环境温度 Ｔ ／ Ｋ ３１４

外部环境 Ｓ－ＣＯ２黏度 μａ ／ （Ｐａ·ｓ） ２．０３６ ４×１０－５

２􀆰 ４􀆰 ２　 密度黏度处理方法

对于 Ｓ－ＣＯ２ 的物性处理， 文中采用美国国家标

准与技术研究院的 ＮＩＳＴ Ｒｅｆｐｒｏｐ 软件获取 Ｓ－ＣＯ２ 流

体热物性， 并通过软件编程调用其物性。
２􀆰 ４􀆰 ３　 计算流程

整体迭代计算流程如图 ４ 所示。

图 ４　 计算流程

Ｆｉｇ􀆰 ４　 Ｆｌｏｗ ｆｏｒ ｃａｌｃｕｌａｔｉｎｇ ｔｈｅ ｐｒｅｓｓｕｒｅ ｄｉｓｔｒｉｂｕｔｉｏｎ

２􀆰 ５　 静态性能计算

通过耦合变密度变黏度湍流雷诺方程与箔片变形

方程， 求解获得润滑气膜的气膜压力分布， 在此基础

上进行静态特性的计算， 其中包括承载力、 偏位角、
摩擦力矩等。

文中轴颈外载荷方向假定垂直向下， 因此气膜的

合力方向垂直向上， 与外载荷相互平衡。 假定偏心方

向上的力为 Ｗｎ， 垂直偏心方向的力为 Ｗ ｔ， 则其计算

公式为

切向力： Ｗｎ ＝ － ∫２

０
∫２π

０
ｐ
－ － １( ) ｃｏｓθｄθｄｚ （１６）

法向力： Ｗ ｔ ＝ － ∫２

０
∫２π

０
ｐ
－ － １( ) ｓｉｎθｄθｄｚ （１７）

式中： 负号方向代表力垂直于轴颈并指向里。
轴承的量纲一承载力为

Ｗ
－
＝ Ｗ２

ｎ＋Ｗ
２
ｔ （１８）

有量纲承载力为

Ｗ∗ ＝（Ｌ ／ ２）ＲｐａＷ
－

（１９）
偏位角满足如下关系

ｔａｎθ＝
Ｗ ｔ

Ｗｎ
（２０）

故有： θ＝ ａｒｃｔａｎ
Ｗ ｔ

Ｗｎ
（２１）

作用在轴颈表面的摩擦力矩其量纲一化形式为
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Ｔ
－
＝ ∫２

０
∫２π

０

ｈ
２

∂ｐ
∂θ

æ

è
ç

ö

ø
÷ ＋ Λ

６
１
Ｈ

é

ë
êê

ù

û
úú ｄθｄｚ （２２）

则有量纲摩擦力矩为

Ｔ∗ ＝ （Ｌ ／ ２）ｐａＲＣＴ
－

（２３）
３　 数值结果及分析

３􀆰 １　 程序验证

根据图 ４ 所示流程， 用 ＭＡＴＬＡＢ 编写数值计算

程序。 为验证程序的正确性， 计算刚性表面轴承不同

工况下的承载力、 偏位角， 并与文献［１８］结果对比。
对比结果如表 ２ 所示， 其中 Ｌ ／ Ｄ 为轴承的长径比； Λ
为轴承数； ε 为轴颈偏心率； Ｒｅ 为初始雷诺数。 从

表 ２ 可以看出文中计算结果与文献［１８］结果非常接

近， 最大误差为 ２􀆰 ９％， 因此验证了文中所用计算程

序具有一定的准确性。

表 ２　 文中计算结果与文献［１８］结果对比

Ｔａｂｌｅ ２　 Ｃｏｍｐａｒｉｓｏｎ ｏｆ ｃａｌｃｕｌａｔｉｏｎ ｒｅｓｕｌｔｓ ｉｎ ｔｈｉｓ ｐａｐｅｒ ｗｉｔｈ ｔｈｏｓｅ ｉｎ ｌｉｔｅｒａｔｕｒｅ［１８］

Ｌ ／ Ｄ Λ ε Ｒｅ
　 　 　 　 　 　 　 　 承载力　 　 　 　 　 　 　 　

文献结果

Ｗ∗ ／ Ｎ
文中结果

Ｗ∗ ／ Ｎ
相对误差

εｒ ／ ％

　 　 　 　 　 　 　 　 偏位角　 　 　 　 　 　 　 　

文献结果

θ ／ （°）
文中结果

θ ／ （°）
相对误差

εｒ ／ ％

０．５ ０．００５ ０．６ ２．４６×１０４ １６．１４ １５．９９ １．４５ ８８．７１ ８８．６２ ０．１０
０．５ ０．０１ ０．３ ４．９３×１０４ ２２．１６ ２１．５８ ２．６ ８８．１８ ８８．１１ ０．０７
０．５ ０．０１ ０．６ ４．９３×１０４ ５８．０７ ５７．３０ １．３ ８５．４９ ８５．１６ ０．３９
１ ０．００５ ０．６ ２．４６×１０４ １０４．０７ １０３．９０ ０．１６ ８６．５４ ８６．２５ ０．３４
１ ０．０１ ０．３ ４．９３×１０４ １５０．４４ １４６．０１ ２．９ ８４．２７ ８４．１２ ０．１８
１ ０．０１ ０．６ ４．９３×１０４ ３７２．４１ ３７２．３９ ０．００５ ７７．８７ ７６．７５ １．４４

３􀆰 ２　 近临界区物性及轴承静态特性计算结果

图 ５ 和图 ６ 所示分别为 Ｓ－ＣＯ２的密度与黏度在不

同压力下随温度的变化规律。 可以看出， Ｓ－ＣＯ２密度

与黏度随温度的升高均呈现减小的趋势， 且越接近临

界点时， 变化越显著。 当压力为 ７􀆰 ６ ＭＰａ， 温度从

３０５ Ｋ 升高 １ Ｋ 时， 密度减小约 ３８％， 黏度减小约

３９％。 而与压力的关系则相反， 当温度一定时，
Ｓ－ＣＯ２密度与黏度随压力的升高而增大。 当温度为

３０６ Ｋ， 压力从 ７􀆰 ６ ＭＰａ 升高至 ８􀆰 ０ ＭＰａ 时， 密度增

大约 ７３􀆰 ８％， 黏度增大约 ８０％。 气体轴承的静态特

性与工作介质的黏度、 压力及温度都密切相关， 因

此， 研究物性变化对轴承静态性能的影响至关重要。

图 ５　 近临界区 Ｓ－ＣＯ２密度随温度的变化

Ｆｉｇ􀆰 ５　 Ｖａｒｉａｔｉｏｎ ｏｆ ｄｅｎｓｉｔｙ ｏｆ Ｓ－ＣＯ２ ｗｉｔｈ
ｔｅｍｐｅｒａｔｕｒｅ ｉｎ ｎｅａｒ ｃｒｉｔｉｃａｌ ｒｅｇｉｏｎ

图 ６　 近临界区 Ｓ－ＣＯ２黏度随温度的变化

Ｆｉｇ􀆰 ６　 Ｖａｒｉａｔｉｏｎ ｏｆ ｖｉｓｃｏｓｉｔｙ ｏｆ Ｓ－ＣＯ２ ｗｉｔｈ
ｔｅｍｐｅｒａｔｕｒｅ ｉｎ ｎｅａｒ ｃｒｉｔｉｃａｌ ｒｅｇｉｏｎ

图 ７ 和图 ８ 所示分别为转速 ４８ ０００ ｒ ／ ｍｉｎ、 偏心

率 ０􀆰 ６ 条件下的 Ｓ－ＣＯ２润滑气膜的厚度分布与气膜压

力分布。 由图 ７ 可以看出， 气膜厚度在轴承轴向上呈

现出两端小， 中间大的分布； 在圆周方向上呈现为先

下降后增大的趋势。 轴向中间气膜厚度大的原因是箔

片未变形时此处压力较高， 弹性箔片发生变形， 产生

额外的间隙空间， 气膜厚度增大。
图 ８ 中， 量纲一最大气膜压力为 １􀆰 ０１， 约为 ７􀆰 ６

ＭＰａ， 量纲一最小气膜压力为 ０􀆰 ９８７， 约为 ７􀆰 ４２
ＭＰａ， 气膜压力峰值出现在圆周方向 １５０°左右， 气膜

压力在圆周角度呈现先增后减的趋势。 这是由于转子
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带动黏性气体运转的过程中， 间隙由大变小， 再由

小变大。 间隙大的地方气膜厚度大， 压力较低。 间隙

小的地方气膜厚度小， 压力较高。

图 ７　 量纲一气膜厚度分布

Ｆｉｇ􀆰 ７　 Ｄｉｍｅｎｓｉｏｎｌｅｓｓ ｆｉｌｍ ｔｈｉｃｋｎｅｓｓ ｄｉｓｔｒｉｂｕｔｉｏｎ

图 ８　 量纲一气膜压力分布

Ｆｉｇ􀆰 ８　 Ｄｉｍｅｎｓｉｏｎｌｅｓｓ ｆｉｌｍ ｐｒｅｓｓｕｒｅ ｄｉｓｔｒｉｂｕｔｉｏｎ

气膜的厚度和压力在轴承楔形间隙中的分布与

轴承的性能息息相关， 且温度、 压力引起的物性变

化也最直接体现在润滑气膜的变化上。 图 ９ 和图 １０
所示分别为 ７􀆰 ５１５ ＭＰａ 下， 气膜厚度与气膜压力轴

向中截面随温度变化的曲线。 从图 ９ 可以看出， 随

着温度的升高， 气膜压力峰值逐渐降低。 温度为

３０７ Ｋ 时， 量纲一气膜压力峰值约为 １􀆰 ０１５， 而温

度为 ３１３ Ｋ 时， 量纲一气膜压力峰值约为 １􀆰 ０１３，
压力峰值降低约 ０􀆰 ０１５ ＭＰａ。 这是由于随着温度的

升高， Ｓ－ＣＯ２黏性减小， 动压效应减弱， 压力有所

降低。 图 １０ 中， 最小气膜厚度同样随着温度升高

而减小。 温度为 ３０７ Ｋ 时， 量纲一气膜厚度约为

０􀆰 ７５， 而温度为 ３１３Ｋ 时， 量纲一气膜厚度约为

０􀆰 ６５， 降低了约 ０􀆰 １。 这是由于黏性减小导致动压

效应减弱的缘故， 压力有所降低， 箔片变形减小，
从而产生的额外间隙减小。

图 ９　 不同温度下轴向中截面量纲一气膜压力分布

Ｆｉｇ􀆰 ９　 Ｄｉｍｅｎｓｉｏｎｌｅｓｓ ｆｉｌｍ ｐｒｅｓｓｕｒｅ ｄｉｓｔｒｉｂｕｔｉｏｎ ｉｎ ａｘｉａｌ
ｍｉｄｄｌｅ ｓｅｃｔｉｏｎ ｕｎｄｅｒ ｄｉｆｆｅｒｅｎｔ ｔｅｍｐｅｒａｔｕｒｅ

图 １０　 不同温度下轴向中截面量纲一气膜厚度分布

Ｆｉｇ􀆰 １０　 Ｄｉｍｅｎｓｉｏｎｌｅｓｓ ｆｉｌｍ ｔｈｉｃｋｎｅｓｓ ｄｉｓｔｒｉｂｕｔｉｏｎ ｉｎ ａｘｉａｌ
ｍｉｄｄｌｅ ｓｅｃｔｉｏｎ ｕｎｄｅｒ ｄｉｆｆｅｒｅｎｔ ｔｅｍｐｅｒａｔｕｒｅ

图 １１ 和图 １２ 所示分别为转速 ４８ ０００ ｒ ／ ｍｉｎ、 偏

心率 ０􀆰 ６ 条件下的近临界区承载力、 摩擦力矩随温度

和压力的变化关系。 从图 １１ 可以看出， 在 ３０５ ～ ３３１
Ｋ 的近临界温度范围内， 随着温度的升高， 径向轴承

承载力先急剧降低， 然后逐渐减小， 最终趋于平缓。
越靠近临界点时， 温度的变化对承载力影响越显著。
当压力为 ７􀆰 ６ ＭＰａ 时， 温度由 ３０５ Ｋ 升至 ３０７ Ｋ， 承

载力减小了约 ２２􀆰 ８％； 压力为 ８􀆰 ０ ＭＰａ 时， 温度由

３０５ Ｋ 升至 ３０７ Ｋ， 承载力减小了约 １９􀆰 ３％。 同样地，
压力的变化对承载力的影响也非常显著， 承载力随着

压力的提高而增大。 如图 １１ 所示， 温度为 ３０７ Ｋ 时，
压力从 ７􀆰 ６ ＭＰａ 升高至 ８􀆰 ０ ＭＰａ， 承载力大幅提高约

３２％； 温度为 ３０９ Ｋ 时， 压力从 ８􀆰 ０ ＭＰａ 升高至 ８􀆰 ４
ＭＰａ， 承载力提高约 ２５％。 相较于传统滚珠轴承， 动

压气体轴承本身承载力较小， 若改变工作条件， 径向

轴承承载力降低会不利于压缩机转子的稳定运行。 因

此在设计 Ｓ－ＣＯ２压缩机时， 需设计合适的进出口温度

及压力。
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　 　 由图 １２ 可以看出， 压力一定时， 随着温度升高，
径向轴承摩擦力矩先急剧降低， 然后逐渐减小， 最终

趋于平缓。 靠近临界点的区域摩擦力矩有大幅减小现

象， 这是由于黏度的大幅减小， 润滑气膜与轴颈之间

的黏性力减小导致的。 压力为 ７􀆰 ６ ＭＰａ 时， 当温度由

３０５ Ｋ 升高至 ３０７ Ｋ 时， 摩擦力矩减小约 ２４％； 压力

为 ８􀆰 ０ ＭＰａ 时， 当温度由 ３０５ Ｋ 升高至 ３０９ Ｋ 时， 摩

擦力矩减小约 ３３􀆰 ３％。 同样地， 压力的变化对摩擦

力矩的影响也非常显著， 摩擦力矩随着压力的提高而

增大。 ３０７ Ｋ 时， 压力从 ７􀆰 ６ ＭＰａ 升高至 ８􀆰 ０ ＭＰａ，
摩擦力矩增大约 ２８􀆰 ８％。 ３０９ Ｋ 时， 压力从 ８􀆰 ０ ＭＰａ
升高至 ８􀆰 ４ ＭＰａ 时， 摩擦力矩增大约 ３２􀆰 ５％。 摩擦力

矩的大幅提高一方面使得功率损耗增大， 另一方面会

使得轴颈高速运转过程中所产生的热量增多， 以致于

导致过高的温升使物性发生剧烈变化。

图 １１　 不同压力下近临界区轴承承载力随温度的变化

Ｆｉｇ􀆰 １１　 Ｖａｒｉａｔｉｏｎ ｏｆ ｂｅａｒｉｎｇ ｃａｐａｃｉｔｙ ｗｉｔｈ ｔｅｍｐｅｒａｔｕｒｅ ｉｎ ｎｅａｒ
ｃｒｉｔｉｃａｌ ｒｅｇｉｏｎ ｕｎｄｅｒ ｄｉｆｆｅｒｅｎｔ ｐｒｅｓｓｕｒｅ

图 １２　 不同压力下近临界区摩擦力矩随温度的变化

Ｆｉｇ􀆰 １２　 Ｖａｒｉａｔｉｏｎ ｏｆ ｆｒｉｃｔｉｏｎ ｔｏｒｑｕｅ ｗｉｔｈ ｔｅｍｐｅｒａｔｕｒｅ ｉｎ
ｎｅａｒ ｃｒｉｔｉｃａｌ ｒｅｇｉｏｎ ｕｎｄｅｒ ｄｉｆｆｅｒｅｎｔ ｐｒｅｓｓｕｒｅ

３􀆰 ３　 偏心率对径向轴承静态性能的影响

图 １３—１５ 描述了 Ｔ ＝ ３１４ Ｋ、 ｐ ＝ ７􀆰 ５１５ ＭＰａ 条件

下， 不同转速时承载力、 偏位角、 摩擦力矩随轴颈偏

心率的变化。 由图 １３ 可看出， 同一转速下， 径向气

体轴承的承载力随着偏心率增大而增大； 当转速提高

时， 承载力逐渐变大； 在小偏心率时， 各转速下的轴

承承载力差距较小， 随着偏心率的提高， 差距逐渐变

大。 在转子运转过程中， 当偏心率增大时， 轴颈与弹

性箔片之间的楔形间隙变小， 在这样的情况下， 轴颈

挤压气膜的作用就显得愈加强烈， 由此一来， 楔形间

隙中的气膜压力变高， 径向轴承的承载力得以提高。

图 １３　 不同转速下偏心率对轴承承载力的影响

Ｆｉｇ􀆰 １３　 Ｉｎｆｌｕｅｎｃｅ ｏｆ ｅｃｃｅｎｔｒｉｃｉｔｙ ｏｎ ｂｅａｒｉｎｇ
ｃａｐａｃｉｔｙ ｕｎｄｅｒ ｄｉｆｆｅｒｅｎｔ ｓｐｅｅｄ

从图 １４ 可看出， 随着偏心率的增大， 偏位角逐

渐减小； 同一偏心率条件下， 当转速增大时， 偏位角

呈减小的趋势。 由于偏位角能表征系统的稳定性， 偏

位角越小， 稳定性相对越好。 因此转速的增大， 在一

定程度上有利于提高系统的稳定性。

图 １４　 不同转速下偏心率对偏位角的影响

Ｆｉｇ􀆰 １４　 Ｉｎｆｌｕｅｎｃｅ ｏｆ ｅｃｃｅｎｔｒｉｃｉｔｙ ｏｎ ｄｅｆｌｅｃｔｉｏｎ
ａｎｇｌｅ ｕｎｄｅｒ ｄｉｆｆｅｒｅｎｔ ｓｐｅｅｄ
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从图 １５ 可看出， 随着偏心率的增大， 摩擦力矩

呈现出加速增长的趋势； 且转速越大， 摩擦力矩越

大， 这是因为当转子的转速增大时， 轴颈与 Ｓ－ＣＯ２润

滑气膜之间的摩擦加剧， 摩擦功耗增大。 另外从计算

结果可以看出， 相同偏心率变化时， 转速越大时摩擦

力矩相应变化也越大。

图 １５　 不同转速下偏心率对摩擦力矩的影响

Ｆｉｇ􀆰 １５　 Ｉｎｆｌｕｅｎｃｅ ｏｆ ｅｃｃｅｎｔｒｉｃｉｔｙ ｏｎ ｆｒｉｃｔｉｏｎ
ｔｏｒｑｕｅ ｕｎｄｅｒ ｄｉｆｆｅｒｅｎｔ ｓｐｅｅｄ

３􀆰 ４　 轴承数对静态性能的影响

轴承数是表征气体轴承工作状态的重要参数之

一， 由于超临界二氧化碳布雷顿循环压缩机的径向轴

承工作环境压力高， 相较于传统的空气动压轴承， 轴

承数的数值较小。 图 １６—１８ 描述的是 Ｔ ＝ ３１４ Ｋ、 ｐ ＝
７􀆰 ５１５ ＭＰａ、 长径比为 １ 条件下， 不同偏心率时承载

力、 偏位角以及摩擦力矩随轴承数的变化。 从图 １６
可看出， 随着轴承数的增大， 径向气体轴承的承载力

呈现出减速增长的趋势； 在小轴承数条件下， 承载力

较小， 且不同偏心率时的承载力差值较小， 而随着轴

承数的增大， 其差值不断增大， 增大一定程度后趋于

不变。

图 １６　 不同偏心率下轴承数对轴承承载力的影响

Ｆｉｇ􀆰 １６　 Ｉｎｆｌｕｅｎｃｅ ｏｆ ｔｈｅ ｎｕｍｂｅｒ ｏｆ ｂｅａｒｉｎｇｓ ｏｎ ｂｅａｒｉｎｇ
ｃａｐａｃｉｔｙ ｕｎｄｅｒ ｄｉｆｆｅｒｅｎｔ ｅｃｃｅｎｔｒｉｃｉｔｙ

如图 １７ 所示， 随着轴承数的增大， 径向气体轴

承的偏位角呈现出减速下降的趋势。 由于偏位角能表

征系统的稳定性， 偏位角越小， 稳定性相对越好。 因

此轴承数的增大， 有利于保持系统的稳定。

图 １７　 不同偏心率下轴承数对偏位角的影响

Ｆｉｇ􀆰 １７　 Ｉｎｆｌｕｅｎｃｅ ｏｆ ｔｈｅ ｎｕｍｂｅｒ ｏｆ ｂｅａｒｉｎｇｓ ｏｎ ｄｅｆｌｅｃｔｉｏｎ
ａｎｇｌｅ ｕｎｄｅｒ ｄｉｆｆｅｒｅｎｔ ｅｃｃｅｎｔｒｉｃｉｔｙ

由图 １８ 可以看出， 随着轴承数的增大， 径向气

体轴承的摩擦力矩呈现出增长趋势， 其中小偏心率下

近乎线性增长， 随着偏心率的增大， 增长趋势变为减

速增长。 偏心率为 ０􀆰 ６ 时， 轴承数从 ０􀆰 ００１ 增大到

０􀆰 ０１ 时， 摩擦力矩增大约 ２􀆰 ７５ 倍。

图 １８　 不同偏心率下轴承数对摩擦力矩的影响

Ｆｉｇ􀆰 １８　 Ｉｎｆｌｕｅｎｃｅ ｏｆ ｔｈｅ ｎｕｍｂｅｒ ｏｆ ｂｅａｒｉｎｇｓ ｏｎ ｆｒｉｃｔｉｏｎ
ｔｏｒｑｕｅ ｕｎｄｅｒ ｄｉｆｆｅｒｅｎｔ ｅｃｃｅｎｔｒｉｃｉｔｙ

３􀆰 ５　 长径比对静态性能的影响

轴承的长径比 （Ｌ ／ Ｄ） 是气体轴承的重要结构参

数， 文中研究长径比对径向轴承静态性能的影响。 图

１９ 和图 ２０ 所示分别为 Ｔ＝ ３１４ Ｋ、 ｐ＝ ７􀆰 ５１５ ＭＰａ、 Λ＝
０􀆰 ０１ 条件下， 不同偏心率时承载力和偏位角随长径

比的变化情况。
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图 １９　 不同偏心率下长径比对承载力的影响

Ｆｉｇ􀆰 １９　 Ｉｎｆｌｕｅｎｃｅ ｏｆ ｔｈｅ ａｓｐｅｃｔ ｒａｔｉｏ ｏｎ ｂｅａｒｉｎｇ
ｃａｐａｃｉｔｙ ｕｎｄｅｒ ｄｉｆｆｅｒｅｎｔ ｅｃｃｅｎｔｒｉｃｉｔｙ

如图 １９ 所示， 随着长径比的增大， 承载力呈现

线性增长趋势； 长径比为 ０􀆰 ５ 时， 即使在大偏心率情

况下， 承载力也较小， 当偏心率为 ０􀆰 ６ 时， 长径比为

２ 时的承载力为长径比为 １ 条件的 ２􀆰 ４ 倍， 拥有较大

的承载力。 但长径比较大时轴承的计算应该考虑温度

场的影响。 为保证径向气体轴承能够对高速转子进行

稳定支撑， 在设计 Ｓ－ＣＯ２压缩机径向气体轴承时应选

择合适的长径比， 以保证合适的承载力。
由图 ２０ 可以看出， 随着长径比的增大， 偏位

角呈现减速减小的趋势。 在长径比从 ０􀆰 ５ 增大到 １
时， 偏位角急剧下降， 如偏心率为 ０􀆰 ６ 时， 偏位角

减小了约 １７􀆰 ６°； 然而长径比从 １ 增大到 ２ 时， 偏

位角变化却很小， 如偏心率为 ０􀆰 ６ 情况下偏位角仅

减小 ３􀆰 ５°。

图 ２０　 不同偏心率下长径比对偏位角的影响

Ｆｉｇ􀆰 ２０　 Ｉｎｆｌｕｅｎｃｅ ｏｆ ｔｈｅ ａｓｐｅｃｔ ｒａｔｉｏ ｏｎ ｄｅｆｌｅｃｔｉｏｎ
ａｎｇｌｅ ｕｎｄｅｒ ｄｉｆｆｅｒｅｎｔ ｅｃｃｅｎｔｒｉｃｉｔｙ

４　 结论

考虑 Ｓ－ＣＯ２实际物性， 数值求解箔片动压轴承在

不同温度、 压力工作环境下的承载力和摩擦力矩等静

态特性。 主要结论如下：
（１） 近临界区密度、 黏度的剧烈变化会引起承

载力和摩擦力矩的大幅变化， 且越靠近临界点， 变化

程度越大； 同一压力下， 承载力和摩擦力矩随着温度

的升高而减小， 同一温度下， 承载力和摩擦力矩随着

压力的升高而增大。
（２） 随着偏心率的增大， Ｓ－ＣＯ２轴承的承载力和

摩擦力矩都有不同程度的增大， 而偏位角减小； 随轴

承数的增大， Ｓ－ＣＯ２轴承的承载力和摩擦力矩增大，
而偏位角减小； 增大径向轴承的长径比， Ｓ－ＣＯ２轴承

的承载力增大， 而偏位角减小。
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不同电解液及电解时间下表面形貌对 ４５ 钢减磨性的影响∗

郝建军　 李　 超　 苏　 杭　 闫献国　 陈　 峙
（太原科技大学机械工程学院， 智能装备与控制技术研究所　 山西太原 ０３００００）
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摘要： 为提高材料表面耐磨性， 探究不同电化学加工参数所生成的表面形貌对材料摩擦学性能的影响。 对 ４５ 钢
试件进行电化学试验， 研究试件在不同电解液中电解时间对凹坑形貌的影响， 以及表面形貌对 ４５ 钢试件在干摩擦和
乏油润滑条件下摩擦性能的影响。 结果表明： 电解加工后试件表面变得较为光滑， 且出现了随机分布的圆形凹坑， 圆
坑的分布密度随着电解加工时间的增加而增加； 在 ２ 种摩擦条件下， 试件的磨损体积变化趋势一致， 均随着电解时间
的增加先减小然后逐步增大； 使用质量分数 １５％氯化铵为电解液时， 表面凹坑半径随着电解时间的增加而增加， 但试
件过长的电解时间将导致表面质量变差。 从试验得到的磨损体积与摩擦因数可知， 凹坑直径范围在 ５０ ～ ８０ μｍ、 深度
范围在 ５～１０ μｍ 为最佳试验组， 在干摩擦与乏油润滑条件下， 相比未电解处理的 ４５ 钢试件， 磨损体积分别下降了
１３％和 １４％。 在 ２０％氯化钠与 １０％次氯酸钠的混合电解溶液下， 电解时间 １８０ ｓ 获得最优的 ４５ 钢试件， 相比未电解处
理的 ４５ 钢试件磨损体积降低了 ３３％。

关键词： 电解加工； 表面形貌； 电化学加工； 摩擦学性能
中图分类号： ＴＨ１１７􀆰 １
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　 齿轮传动是一种常见的传动形式， 由于其使用寿
命长， 传动效率高及结构紧凑等优点被广泛使用。 但

在运转过程中， 较高的啮合频率使得齿面快速磨损，
产生噪声并影响传动精度。 许多学者的研究均发现：
适当改变零件表面形貌， 可显著改善摩擦副之间的接

触状态， 从而减少磨损； 同时零件表面形成的凹坑可

存储部分磨屑， 使得零件寿命提高［ １－６］。 目前， 研究

人员在改变轴承表面形貌从而提升其性能方面进行了

大量研究， 并取得了良好的效果［ ７－１０］。 为提高齿轮耐

磨性， 国内外学者将表面形貌与齿轮传动相结合进行

了深入研究。 清华大学汤丽萍和刘莹［ １１］ 建立了交叉

纹理与普通磨削纹理的接触模型， 通过试验验证了理

论模型的正确性， 同时分析得出了最优的纹理参数如

交叉纹理宽深比、 夹角及分布密度。 吉林大学邵飞

先［ １２］在乏油润滑条件下比较了具有弧形槽的试样和普

通试样的摩擦学性能， 发现具有弧形槽的试样的摩擦

因数较低且耐磨性可提高 ４０％； 试样的磨损量随着耦

合体密度的增加呈先减小后变大的趋势。 安徽工程大

学苏永生等［１３］通过有限元仿真研究了齿面微槽织构对

齿面应力的影响， 并分别研究了沟槽宽度、 深度、 间

距及齿顶距离对齿面应力的影响， 同时对比了扭矩对

带织构齿面与光滑齿面的影响。 ＧＵＰＴＡ 等［ １４］ 通过化

学腐蚀的方式， 制造了数百微米不等的凹坑， 通过红
外热像仪、 电子扫描显微镜及能谱仪得到了常规齿轮

与织构齿轮的润滑油温度、 磨损前后图像及齿轮表面

元素组成， 发现磨屑颗粒被留在凹坑中， 且带织构齿

轮的振动振幅、 润滑油温升及磨损程度相比普通齿轮

均得到降低。 李直［ １５ ］对不同形貌齿面的时变摩擦特性

进行了研究， 通过试验发现齿轮在不同啮合区域表面

形貌对于齿面摩擦因数曲线的影响程度是不同的， 部

分表面形貌改善了啮合线节点附近区域的摩擦性能，
而部分表面则改善了节点两侧区域的摩擦性能。

目前大量试验研究均使用激光加工或电化学加工

的方式来改变材料表面形貌或制备织构， 其中电化学

加工方式中电解液多使用中性或酸性溶液， 对复合电

解液以及复合电解液与材料的匹配性研究甚少。 因
此， 为探索复合电解液与 ４５ 钢齿轮的电化学匹配性，
本文作者对 ４５ 钢试件进行了电化学试验， 研究了试

件在不同溶液下电解时间对凹坑形貌形成的影响， 以

及在干摩擦和乏油润滑条件下表面形貌对摩擦性能的
影响。
１　 试验材料与方法

１􀆰 １　 试件电化学处理

试验样品采用经线切割的 １０ ｍｍ×１０ ｍｍ×５０ ｍｍ
的 ４５ 钢长方体， 为除去试样表面氧化膜并方便后续
测量依次用 ４００、 ８００、 １ ２００、 １ ５００ 目砂纸对工艺面

进行手工打磨， 并使用轮廓仪测量打磨表面。 通过调

整各组表面粗糙度使之尽可能一致， 之后使用无水乙

醇溶液在超声波清洗机中清洗 ８ ｍｉｎ， 使用热吹风机

快速吹干后备用。
电解液、 电解时间及电极距离等加工参数将在很

大程度上影响试验制备的试样的表面形貌， 文中试验

使用 ２ 种成分不同的电解液。 其中 Ａ 组电解液为质

量分数为 １５％的氯化铵溶液， Ｂ 组电解液为质量分数

为 ２０％的氯化钠和 １０％的次氯酸钠混合溶液。 电解

电源采用 ２４ Ｖ 直流高频脉冲电源， 两电极距离为 ８０
ｍｍ， 电解液温度为 ２５ ℃。 电解时间分别为 ６０、 １８０、
３００ ｓ， 分别设为 １ 号、 ２ 号、 ３ 号试验组， 并设置未

电解处理的样品作为 ０ 号对照组。 表 １ 给出了 Ａ 组与

Ｂ 组的试验方案。

表 １　 电解试验方案

Ｔａｂｌｅ １　 Ｅｌｅｃｔｒｏｌｙｔｉｃ ｔｅｓｔ ｓｃｈｅｍｅｓ

组别 试验编号
试样表面粗

糙度 Ｒａ ／ μｍ
电解时间

ｔ ／ ｓ

Ａ 组

１ ０．２４１ ６０
２ ０．２４０ １８０
３ ０．２４３ ３００

Ｂ 组

１ ０．０４８ ６０
２ ０．０４４ １８０
３ ０．０４６ ３００

１􀆰 ２　 表面磨损试验设备

文中摩擦磨损试验在图 １ 所示的 ＣＦＴ－１ 型常温摩

擦磨损试验机上进行， 选用 Ｓｉ３Ｎ４ 陶瓷研磨球为对摩

副。 采用往复磨损试验方式， 磨损半径为 ６ ｍｍ， 转速

为 ５００ ｒ ／ ｍｉｎ， 法相载荷为 １００ Ｎ， 磨损时间为 ６０ ｍｉｎ。
使用 ＭｏｔｉｃＡＥ２０００ＭＥＴ 金相显微镜和 ＶＨＸ－２０００ 超景

深显微镜观察磨损前后试样表面与凹坑形貌。

图 １　 ＣＦＴ－Ｉ 型常温摩擦磨损试验仪

Ｆｉｇ􀆰 １　 ＣＦＴ－Ｉ ｎｏｒｍａｌ ｔｅｍｐｅｒａｔｕｒｅ ｆｒｉｃｔｉｏｎ ａｎｄ ｗｅａｒ ｔｅｓｔｅｒ
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２　 试验结果与分析
２􀆰 １　 表面形貌分析

图 ２ 所示为 Ａ 组未处理试样的表面形貌， 可观
察到未经电解处理试件存在少量毛刺并有明显机加工
条纹。 如图 ３ 所示， 电解加工 ６０ ｓ 后试件表面变得较
为光滑， 且出现了随机分布的圆形凹坑， 凹坑直径为
５０～８０ μｍ， 此特征不均匀分布且边缘较为锋利。 使
用 Ｂ 组电解液电解 ３００ ｓ 后的试件形貌如图 ４ 所示，
可见加工后试件表面出现了密集的类圆坑形貌， 且圆
坑的分布密度随着电解加工时间的增加而增加， 如图
５、 ６ 所示。 整体试验 Ｂ 组所制备的圆坑相较于 Ａ 组
电解工件表面的凹坑边缘更加圆润， 且表面质量较
好。 通过对比不同电解加工时间的超景深图像可知：
试件在 Ｂ 组溶液中被加工后会出现 ２０～７０ μｍ 的圆形
凹坑形貌， 并且凹坑不会随着电解时间的增加而扩
展， 而是其密度逐步增大， 如图 ５、 ６ 所示。 根据超
景深试验设备测量的凹坑深度， Ｂ 组 ２ 号电解试验试
件凹坑深度平均为 ４ μｍ， 最大深度可达 ６ μｍ； Ｂ 组
３ 号电解试验试件凹坑深度平均为 ８ μｍ 左右， 最大
深度可达 １０ μｍ。

图 ２　 未处理试样表面形貌

Ｆｉｇ􀆰 ２　 Ｔｈｅ ｓｕｒｆａｃｅ ｍｏｒｐｈｏｌｏｇｙ ｏｆ ｕｎｔｒｅａｔｅｄ ｓａｍｐｌｅｓ

图 ３　 使用 Ａ 组电解液电解加工 ６０ ｓ 后试件表面

形貌超景深显微镜图像

Ｆｉｇ􀆰 ３　 Ｕｌｔｒａ ｄｅｐｔｈ ｏｆ ｆｉｅｌｄ ｍｉｃｒｏｓｃｏｐｅ ｉｍａｇｅ ｏｆ ｓｐｅｃｉｍｅｎ
ｓｕｒｆａｃｅ ｍｏｒｐｈｏｌｏｇｙ ａｆｔｅｒ ｅｌｅｃｔｒｏｃｈｅｍｉｃａｌ ｍａｃｈｉｎｉｎｇ
ｗｉｔｈ ｇｒｏｕｐ Ａ ｅｌｅｃｔｒｏｌｙｔｅ ｆｏｒ ６０ ｓ

图 ４　 使用 Ｂ 组电解液电解加工 ３００ ｓ 后试件形貌

Ｆｉｇ􀆰 ４　 Ｓｐｅｃｉｍｅｎ ｍｏｒｐｈｏｌｏｇｙ ａｆｔｅｒ ｅｌｅｃｔｒｏｃｈｅｍｉｃａｌ
ｍａｃｈｉｎｉｎｇ ｗｉｔｈ ｇｒｏｕｐ Ｂ ｅｌｅｃｔｒｏｌｙｔｅ ｆｏｒ ３００ ｓ

图 ５　 Ｂ 组电解液处理 １８０ ｓ 后表面超景深深度测量结果

Ｆｉｇ􀆰 ５　 Ｍｅａｓｕｒｅｍｅｎｔ ｒｅｓｕｌｔｓ ｏｆ ｓｕｒｆａｃｅ ｄｅｐｔｈ ａｆｔｅｒ
１８０ ｓ ｏｆ ｔｒｅａｔｍｅｎｔ ｉｎ ｇｒｏｕｐ Ｂ ｅｌｅｃｔｒｏｌｙｔｅ

图 ６　 Ｂ 组电解液处理 ３００ ｓ 后表面超景深深度测量结果

Ｆｉｇ􀆰 ６　 Ｍｅａｓｕｒｅｍｅｎｔ ｒｅｓｕｌｔｓ ｏｆ ｓｕｒｆａｃｅ ｄｅｐｔｈ ａｆｔｅｒ ３００ ｓ
ｏｆ ｔｒｅａｔｍｅｎｔ ｉｎ ｇｒｏｕｐ Ｂ ｅｌｅｃｔｒｏｌｙｔｅ

２􀆰 ２　 摩擦因数分析

图 ７、 图 ８ 分别为干摩擦与乏油润滑条件下的摩

擦因数。 如图 ７ 所示， 在干摩擦条件下， 摩擦因数整

体都呈持续增大的趋势， 但不同电解时间得到的试
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件， 由于凹坑尺寸不同摩擦时的表现也不尽相同。
其中电解时间 ６０ ｓ 的试件， 在整个摩擦试验中都保

持了较小的摩擦因数， 且整体上升趋势均小于其他试

件。 图 ７ （ａ） 中电解时间为 ３００ ｓ 的试样， 由于相对

较长的表面处理时间使得表面粗糙， 以致摩擦因数大

于未经处理的试样。 由图 ７ （ｂ） 可看出， 在使用复

合电解液后， ３ 个不同电解时间处理后的试样的摩擦

因数均小于未处理试样， 但凹坑密度过大也将使得磨

屑在尖锐时迅速掉落， 在形貌被破坏后对摩擦表面产
生不利影响。 Ａ 组和 Ｂ 组中拥有较小孔洞的 １ 号试样

的摩擦因数均小于其他样品的摩擦因数； 在试验进行

到 ３０ ｍｉｎ 时， 由于部分凹坑被破坏试样的摩擦因数

将再次急剧上升。 如图 ８ 所示， 在乏油润滑条件下，
前期由于润滑油的存在使得试样整体摩擦因数较小，
但随着对摩的陶瓷球将润滑油挤压到磨痕周围， 使得

摩擦因数再次增大； 当磨痕达到一定宽度时， 磨痕周

围的润滑油再次流入摩擦表面的间隙中， 摩擦因数降
低， 循环反复多次， 直至没有足够润滑油可流入摩擦

副后， 摩擦因数上升趋势保持稳定。 但通过图 ８ 可

知， 在 ３００ ｓ 电解时间下的凹坑的减磨作用远小于电

解 ６０ ｓ 后的效果， 因此试验条件下存在最佳加工参

数与凹坑尺寸。 从最优组看， 表面凹坑的存在发挥着

一定储油的作用， 使得摩擦因数的上升趋势缓慢， 阻

断了摩擦因数进一步增大的进程。 尤其在乏油润滑

下， 凹坑影响着整个运行的过程。

图 ７　 不同表面处理试件在干摩擦条件下的摩擦因数

Ｆｉｇ􀆰 ７　 Ｆｒｉｃｔｉｏｎ ｃｏｅｆｆｉｃｉｅｎｔ ｏｆ ｄｉｆｆｅｒｅｎｔ ｓｕｒｆａｃｅ ｔｒｅａｔｍｅｎｔ
ｓａｍｐｌｅｓ ｕｎｄｅｒ ｄｒｙ ｆｒｉｃｔｉｏｎ ｃｏｎｄｉｔｉｏｎ：
（ａ） Ｇｒｏｕｐ Ａ； （ｂ） Ｇｒｏｕｐ Ｂ

图 ８　 不同表面处理试件在乏油润滑下的摩擦因数

Ｆｉｇ􀆰 ８　 Ｆｒｉｃｔｉｏｎ ｃｏｅｆｆｉｃｉｅｎｔ ｏｆ ｄｉｆｆｅｒｅｎｔ ｓｕｒｆａｃｅ ｔｒｅａｔｍｅｎｔ
ｓａｍｐｌｅｓ ｕｎｄｅｒ ｐｏｏｒ ｏｉｌ ｌｕｂｒｉｃａｔｉｏｎ：
（ａ） Ｇｒｏｕｐ Ａ； （ｂ） Ｇｒｏｕｐ Ｂ

２􀆰 ３　 磨损体积分析

文中试验使用的为自制的电解设备， 其中电解时

间与耗电量之间的关系可在程序中调取， 耗电量更能

直观地反映电化学过程中对材料表面的处理程度， 因

此采用耗电量来说明电解时间对磨损体积的影响。
图 ９、 １０ 所示为干摩擦和乏油润滑条件下磨损体

积随电解试验时间的变化趋势。 对比每个试样在干摩

擦和乏油润滑条件下的磨损体积之后不难发现： 在电

解时间跨度较大的试验中， 在干摩擦条件下各组 １ 号
为最优工艺组， 在乏油条件下 Ａ 组 ２ 号、 Ｂ 组 １ 号为

最优工艺组。 其中， 在干摩擦条件下， Ａ 组中最优组

磨损体积较对照组下降了约 １３％， Ｂ 组中最优组磨损
体积较对照组降低了 ３３％， 如图 ９ 所示。 在乏油润滑

条件下， Ａ 组最优组磨损体积较对照组降低了 １４％，
Ｂ 组最优组磨损体积较对照组下降了 １８％， 如图 １０
所示。 从图 ９ 中可以看出， 在干摩擦条件下， 磨损体

积随着耗电量的增加呈现出先减小后增大的趋势。 由

于小尺寸孔洞的存在使得摩擦过程中产生的磨屑、 磨
粒得以存储， 减轻了磨粒对摩擦表面的磨损， 同时部

分不规则磨屑经过试验后变得较为圆滑， 使得接触的

部分区域由干摩擦变为滑动摩擦。 两者共同作用下大

幅度降低了磨损体积。 电解加工产生的孔洞半径增大
后， 相较无孔洞表面在一定摩擦面内磨粒的可移动面
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积变小， 部分磨屑迅速掉入孔洞内， 未起到改变部

分区域摩擦状态的作用。 已经有研究者发现， 孔洞边

缘的受力将大于其余表面， 大尺寸孔洞将更容易被破

坏， 在孔洞经过长时间摩擦被破坏后， 内部储存的磨

屑将再次破坏摩擦表面， 使得大尺寸孔洞最终磨损体

积大于小尺寸孔洞的磨损体积。
从图 １０ 可知， 在乏油润滑条件下， 磨损体积与

干摩擦下变化趋势基本一致。 Ｂ 组中由于使用混电解

液所产生的凹坑质量较好， 因此出现了磨损体积明显

减小的情况。

图 ９　 干摩擦条件下磨损体积随电解试验时间变化趋势

Ｆｉｇ􀆰 ９　 Ｖａｒｉａｔｉｏｎ ｏｆ ｗｅａｒ ｖｏｌｕｍｅ ｗｉｔｈ ｅｌｅｃｔｒｏｌｙｔｉｃ ｔｅｓｔ ｔｉｍｅ ｕｎｄｅｒ
ｄｒｙ ｆｒｉｃｔｉｏｎ ｃｏｎｄｉｔｉｏｎ： （ａ） Ｇｒｏｕｐ Ａ； （ｂ） Ｇｒｏｕｐ Ｂ

图 １０　 乏油润滑条件下磨损体积随电解试验时间变化趋势

Ｆｉｇ􀆰 １０　 Ｖａｒｉａｔｉｏｎ ｏｆ ｗｅａｒ ｖｏｌｕｍｅ ｗｉｔｈ ｅｌｅｃｔｒｏｌｙｔｉｃ ｔｅｓｔ ｔｉｍｅ ｕｎｄｅｒ
ｌａｃｋ ｏｆ ｏｉｌ ｌｕｂｒｉｃａｔｉｏｎ： （ａ） Ｇｒｏｕｐ Ａ； （ｂ） Ｇｒｏｕｐ Ｂ

２􀆰 ４　 磨痕分析

图 １１ 所示为 Ａ 组试样干摩擦磨痕形貌 ＳＥＭ 图，
可以看出， 试样表面主要磨损形式为磨粒磨损， 部分

表面出现了由于黏着磨损产生的剥落痕迹， 同时可以

看到表面存在由于犁沟作用产生的沿摩擦方向的

沟痕。

图 １１　 干摩擦条件下磨痕微观形貌

Ｆｉｇ １１　 Ｍｉｃｒｏｍｏｒｐｈｏｌｏｇｙ ｏｆ ｗｅａｒ ｍａｒｋｓ ｕｎｄｅｒ ｄｒｙ ｆｒｉｃｔｉｏｎ
ｃｏｎｄｉｔｉｏｎ： （ａ） Ｇｒｏｕｐ Ａ Ｎｏ􀆰 ０ （ｂ） Ｇｒｏｕｐ Ａ Ｎｏ􀆰 １

图 １２ 所示为乏油润滑条件下 Ｂ 组 ０ 号和 ２ 号试

件的磨痕微观形貌。 可以观察到未电化学处理的 Ｂ
组 ０ 号试样主要的磨损形式为黏着磨损， 与 Ｂ 组 ２ 号
试样表面相比其剥落面积更大。 在法相载荷的作用

下， 试样表面先是产生磨粒和磨屑， 剥落的磨粒在摩
擦试验过程中不断被打磨得细小、 圆润， 在往复摩擦
后， 与摩擦表面之间的润滑油混合形成油屑混合物，
研磨球的运动使得混合物在磨痕表面均匀附着， 直至
最后油屑混合物减少， 磨痕上的附着物随着陶瓷球黏

着剥落。 从图 １２ （ｂ） 中可以观察到 Ｂ 组 ２ 号试样拥
有较好的表面磨痕形貌， 只出现了小面积的黏着磨
损， 这是因为电解所产生的凹坑在摩擦磨前期， 存储

了润滑油， 改善了试件表面润滑条件。

图 １２　 乏油润滑条件下磨痕微观形貌

Ｆｉｇ １２　 Ｍｉｃｒｏｍｏｒｐｈｏｌｏｇｙ ｏｆ ｗｅａｒ ｍａｒｋｓ ｕｎｄｅｒ ｌａｃｋ ｏｆ ｏｉｌ
ｌｕｂｒｉｃａｔｉｏｎ： （ａ） Ｇｒｏｕｐ Ｂ Ｎｏ􀆰 ０ （ｂ） Ｇｒｏｕｐ Ｂ Ｎｏ􀆰 ２

３　 结论
（１） 经电化学处理后由于凹坑的存在使得 ４５ 钢

的摩擦因数减小， 磨损体积降低。 在氯化铵充当电解
液时， 凹坑的尺寸将随着电解时间而增加， 而在质量

５２１２０２２ 年第 ３ 期 郝建军等： 不同电解液及电解时间下表面形貌对 ４５ 钢减磨性的影响 　 　 　



分数为 ２０％氯化钠与 １０％次氯酸钠作为电解液时，
凹坑的密度将随着电解时间的增加而增加。

（２） 试件的磨损体积基本呈先减小后增大的趋

势， 因此存在最佳工艺组。 乏油润滑条件下， Ｂ 组电

解工艺能有效降低磨损体积， 最优组磨损体积较对照

组降低了 １８％； 在干摩擦条件下， 最优组磨损体积

较对照组降低了 ３３％。 对应凹坑尺寸为 ２０ ～ ４０ μｍ，
深度 ４～６ μｍ。

（３） 当使用 １５％氯化铵充当电解液时， 电解 ６０
ｓ 后 ４５ 钢表面将随机出现少量 ５０～８０ μｍ 不等直径的

凹坑， 电解 １８０ 和 ３００ ｓ 后试样表面形成类圆形凹坑

直径为 ３００～３５０ μｍ。 在 ２０％氯化钠与 １０％次氯酸钠

的混合电解溶液下， １８０ ｓ 后将产生直径在 ７０ μｍ 左

右、 深度为 ６ μｍ 的凹坑， ３００ ｓ 后凹坑直径基本不变

但深度加深至 ８ μｍ。
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摘要： 在高温、 三维复合运动耦合作用下冲击螺杆钻具传动轴总成密封极易失效， 限制了冲击螺杆钻具的推广应

用。 为研究高温、 高转速和往复运动耦合作用下传动轴总成密封特性及参数敏感性， 定义轴与滑环形成的接触面为主

密封面， Ｏ 形密封圈与槽底面形成的接触面为次密封面， 基于主密封面接触压力， 对影响冲击螺杆钻具传动轴组合圈

密封特性的相关参数进行数值仿真模拟， 研究摩擦因数、 Ｏ 形圈直径、 碳纤维含量和往复速度等参数对组合圈密封性

能的影响规律。 研究表明： 摩擦因数增大， 预压缩状态主密封面、 次密封面接触压力及 Ｍｉｓｅｓ 应力增大， 静密封状态

主密封面及次密封面接触压力减小， 滑环 Ｍｉｓｅｓ 应力增大； 动密封状态下， 当左、 右行程摩擦因数为 ０􀆰 ０１、 ０􀆰 ０２、
０􀆰 ０３ 时， 接触压力波动幅度较小， 当摩擦因数为 ０􀆰 ０４ 时波动幅度较大， 推荐摩擦因数小于 ０􀆰 ０４ 较为合理。 Ｏ 形圈直

径增大、 碳纤维含量增大， 预压缩状态主密封面、 次密封面接触压力及 Ｏ 形圈、 滑环 Ｍｉｓｅｓ 应力增大， 静、 动密封状

态主密封面、 次密封面接触压力和 Ｍｉｓｅｓ 应力增大。 随往复速度的增大， 右行程主密封面、 次密封面接触压力平均值

比左行程大， 左行程接触压力呈减小趋势， 而右行程相反， 左、 右行程接触压力均值及应力差值增大。 研究结果为以

后冲击螺杆钻具密封圈的选型及使用提供指导和参考。
关键词： 冲击螺杆钻具； 组合密封； Ｍｉｓｅｓ 应力； 接触压力； 敏感参数； 旋转冲击载荷
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　 随着石油钻井深度不断增加， 受深部高研磨性地

层、 高硬度地层、 高温高转速等因素的影响， 常规螺

杆钻具面临损坏严重、 破岩效率低及钻速慢等问题，
已经不能满足现场钻井提速需要， 从而提出了可提高

机械钻速的冲击螺杆钻具［ １］。 冲击螺杆钻具在传递

扭矩的同时， 可以产生高频低幅轴向冲击， 能够有效

提高机械钻速， 如图 １ 所示［ ２］。 然而， 随着钻探深

度的增加， 井底温度不断升高， 在高温、 往复运动耦

合作用下冲击螺杆钻具传动轴总成密封极易失效， 限

制了冲击螺杆钻具的推广应用［ ３］。 因此研究高温、
高转速和往复运动耦合作用下传动轴总成密封特性及

参数敏感性具有重要工程价值。

图 １　 冲击螺杆钻具传动轴总成密封结构

Ｆｉｇ􀆰 １　 Ｔｈｅ ｓｅａｌｉｎｇ ｓｔｒｕｃｔｕｒｅ ｏｆ ｔｈｅ ｄｒｉｖｅ ｓｈａｆｔ ａｓｓｅｍｂｌｙ
ｏｆ ｔｈｅ ｉｍｐａｃｔ ｓｃｒｅｗ ｄｒｉｌｌｉｎｇ ｔｏｏｌ

ＢＯＷＥＲ［４］用实验分析了外部载荷作用 Ｏ 形密封

圈压缩量的影响规律， 得到压缩量加大载荷速度变

小。 ＲＯＤＲＩＧＵＥＺ 和 ＭＡＲＫＯＶＩＴＣＨ［５］分析各种影响参

数对泄漏的影响规律。 ＫＩＭ［６］通过数值仿真方法分析

了 Ｏ 形密封圈在 Ｖ 形槽中静密封性能， 得到其应变、
应力情况。 ＣＵＩ 等［７］ 通过 Ａｂａｑｕｓ 研究了二维轴对称

模型 Ｙ 形密封圈静密封， 得到 Ｍｉｓｅｓ 应力、 应变和接

触应力规律， 得出预压缩状态最大应力位于上唇和下

唇交界处， 压力增大， 应力增大， 最大接触压力集中

于 Ｙ 形密封圈与往复杆和密封槽底部接触区域。 ＧＵ
等［８］通过有限元方法研究了气动灭火炮密封弹壳橡胶

密封圈表面仿生凹坑静密封性能， 得到压缩量 ２􀆰 ５
ｍｍ 时， 橡胶密封圈的最大接触压力集中于密封圈两

侧， 仿生凹坑中间位置接触压力较小， 密封边缘等效

应力较大。 ＢＨＡＵＭＩＫ 等［９］ 通过有限元方法研究 Ｕ 形

密封圈静密封性能， 分析了速度和压力对其密封性能

的影响。 ＮＩＫＡＳ［１０］使用数值仿真方法分析了二维轴对

称模型往复运动密封圈润滑和泄漏情况。 ＭＡＺＺＡ 和

ＢＥＬＦＯＲＴＥ［１１］分析了二维轴对称模型往复运动密封圈

摩擦力情况。 ＡＺＺＩ 等［１２］ 分析了速度对往复运动 Ｘ 形

密封圈摩擦特性的影响。 ＹＯＫＯＹＡＭＡ 等［１３］ 通过数值

仿真方法研究了二维轴对称模型 Ｏ 形密封圈静密封特

性。 然而国内外主要集中于普通螺杆钻具研究， 对冲

击螺杆及其密封研究较少。
本文作者对冲击螺杆钻具选择不同的密封圈，

基于主密封面接触压力， 对影响组合圈密封特性的

相关参数进行数值仿真模拟， 研究了摩擦因数、 Ｏ
形圈直径、 碳纤维含量和往复速度等参数对组合圈

密封性能的影响规律。 由于密封圈的系统参数、 结

构尺寸参数和材料参数等数值较小， 但与工具密封

压力的比值较大， 因此称为敏感性参数， 通过该类

参数的研究为冲击螺杆钻具密封圈的选型及使用提

供指导和参考。
１　 热老化密封圈的本构模型研究

为了获得近似氢化丁腈密封圈在井下工作状态的

力学性能， 并建立可靠的有限元模型， 需要建立老化

后的氢化丁腈试样的本构模型。 根据 ＡＳＴＭ 标准和工

作环境， 设置 ２５ ℃ （室温）、 ７０ ℃、 １３０ ℃３ 组老化

温度， 对哑铃状的氢化丁腈橡胶试样进行老化处理。
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将老化后的试片以 ０􀆰 ０１ ｍｍ ／ ｓ 加载速度进行单轴拉伸

试验， 获得橡胶试样应力－应变数据， 试验设备如图

２ 所示。

图 ２　 试验设备

Ｆｉｇ􀆰 ２　 Ｅｘｐｅｒｉｍｅｎｔａｌ ｅｑｕｉｐｍｅｎｔ： （ａ） ｈｅａｔ ａｇｉｎｇ ｅｑｕｉｐｍｅｎｔ；
（ｂ） ｕｎｉａｘｉａｌ ｓｔｒｅｔｃｈｉｎｇ ｍａｃｈｉｎｅ

文中以氢化丁腈橡胶 Ｏ 形密封圈为研究对象，
不考虑橡胶材料蠕变、 应力松弛， 橡胶材料看作是一

种各向同性、 不可压缩的超弹性材料［１４］。
研究表明， Ｙｅｏｈ 本构模型能准确描述氢化丁腈

橡胶的力学行为， 其公式如式 （１） 所示。
σ

２ λ － １
λ２

æ

è
ç

ö

ø
÷

＝ Ｃ１０ ＋ ２ Ｃ２０ λ２ ＋ ２
λ

－ ３æ

è
ç

ö

ø
÷ ＋

３ Ｃ３０ λ２ ＋ ２
λ

－ ３æ

è
ç

ö

ø
÷

２

（１）

式中： λ 为应变 （单位为 １）； σ 为应力， ＭＰａ；
Ｃ１０、 Ｃ２０和 Ｃ３０为 Ｙｅｏｈ 模型的参数， ＭＰａ。

以 λ２ ＋ ２
λ

－ ３æ

è
ç

ö

ø
÷ 作为横坐标， 以

σ

２ λ － １
λ２

æ

è
ç

ö

ø
÷

为

纵坐标， 该公式可视为二次函数， 该函数的常数项，
１ ／ ２ 的一次项系数和 １ ／ ３ 二次项系数分别对应 Ｙｅｏｈ
模型的参数 Ｃ１０、 Ｃ２０和 Ｃ３０。

将不同温度橡胶拉伸试验得到的应力－应变结果

处理为 Ｙｅｏｈ 本构模型， 各参数如表 １ 所示。

表 １　 不同温度下 Ｙｅｏｈ 本构模型的参数

Ｔａｂｌｅ １　 Ｙｅｏｈ ｃｏｎｓｔｉｔｕｔｉｖｅ ｍｏｄｅｌ ｐａｒａｍｅｔｅｒｓ ａｔ
ｄｉｆｆｅｒｅｎｔ ｔｅｍｐｅｒａｔｕｒｅｓ

本构参数 ２５ ℃ ７０ ℃ １３０ ℃
Ｃ１０ ／ ＭＰａ １．２５３ １．５３３ １．５０８
Ｃ２０ ／ ＭＰａ ０．０５ ０．０８８ ０．５７３
Ｃ３０ ／ ＭＰａ －０．０００ ４ －０．００１ ４ －０．００１ ０

２　 有限元模型

组合圈仿真模型由槽、 轴、 滑环和 Ｏ 形圈组成，
Ｏ 形圈截面尺寸 ５􀆰 ７ ｍｍ， 摩擦因数 ０􀆰 ０４， 滑环及槽

尺寸参考车氏密封 ＴＢ４－ＩＢ１２０Ｘ５􀆰 ７， 轴与滑环作用形

成的接触面为主密封面， 定义为 ＣＳ１； Ｏ 形密封圈与

槽底面形成的接触面为次密封面， 定义为 ＣＳ２， 除橡

胶以外参数见表 ２。

表 ２　 密封结构使用材料及力学参数

Ｔａｂｌｅ ２　 Ｍａｔｅｒｉａｌｓ ａｎｄ ｍｅｃｈａｎｉｃａｌ ｐａｒａｍｅｔｅｒｓ
ｏｆ ｔｈｅ ｓｅａｌｉｎｇ ｓｔｒｕｃｔｕｒｅ

参数
轴 ／ 槽

（４２ＣｒＭｏ）
滑环（改性聚

四氟乙烯）
Ｏ 形圈（氢化丁

腈橡胶）

弹性模量

Ｅ ／ ＧＰａ
２１２ ９６０

泊松比 ０．２８ ０．４５

密度 ρ ／
（ｋｇ·ｍ－３）

７ ８５０ ２ ３２０ １ ２００

对有限元模型进行网格划分， 轴、 槽弹性模量高

于 Ｏ 形圈， 对网格划分要求不高， 因此只研究 Ｏ 形

圈的网格无关性， 其有限元网格如图 ３ 所示。

图 ３　 组合密封有限元模型

Ｆｉｇ􀆰 ３　 Ｆｉｎｉｔｅ ｅｌｅｍｅｎｔ ｍｏｄｅｌ ｏｆ ｃｏｍｂｉｎｅｄ ｓｅａｌ

为分析网格尺寸大小对有限元模拟运算结果的影

响， 对 Ｏ 形圈划分网格尺寸分别为 ０􀆰 ３５、 ０􀆰 ４５、
０􀆰 ５５、 ０􀆰 ６５、 ０􀆰 ７５ 进行仿真计算。 网格尺寸越小，
网格数越多， 计算时间越长。 图 ４ （ａ） 所示为不同

网格无关性验证曲线， 可以看出网格尺寸为 ０􀆰 ３５ 和

０􀆰 ４５， 即网格数量为 ４１ ３６０ 和 ３７ ６００ 时 Ｍｉｓｅｓ 差值较

小。 文中选择网格尺寸为 ０􀆰 ４５ 进行后续计算， 不仅

加快了仿真效率， 而且计算结果比较准确。
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根据 ＫＩＭ 等［１５－１６］研究了 Ｏ 形密封圈的实验结果，
建立与其相同尺寸、 压缩率和边界条件的三维有限元

模型， 并仿真计算得到不同压力下的接触压力变化规

律， 如图 ４ 所示。 仿真结果与实验结果变化规律基本

上相同， 误差小于 ８％， 证明了文中所运用的三维有

限元模型仿真方法比较可靠。

图 ４　 网格无关性验证

Ｆｉｇ􀆰 ４　 Ｇｒｉｄ ｉｎｄｅｐｅｎｄｅｎｃｅ ｖｅｒｉｆｉｃａｔｉｏｎ： （ａ） ｖｅｒｉｆｉｃａｔｉｏｎ ｏｆ
ｔｈｅ ｉｎｄｅｐｅｎｄｅｎｃｅ ｏｆ ｔｈｅ ｃｏｍｂｉｎｅｄ ｃｉｒｃｌｅ
ｇｒｉｄ； （ｂ） ｃｏｍｐａｒｉｓｏｎ ｏｆ ｓｉｍｕｌａｔｉｏｎ
ｒｅｓｕｌｔｓ ｗｉｔｈ ｅｘｐｅｒｉｍｅｎｔａｌ ｒｅｓｕｌｔｓ

３　 静密封和动密封特性研究

３􀆰 １　 静密封特性研究

静态密封是动态密封的前提， 静态重点分析密封

圈预压缩和受流体压力时的密封特性， 而密封圈在使

用过程会发生失效和泄漏， 因此要分析影响密封性能

的接触压力和失效的 Ｍｉｓｅｓ 应力情况［ １７ ］。
组合圈预压缩 Ｍｉｓｅｓ 应力分布如图 ５ （ ａ） 所

示， 其 Ｏ 形圈高应力位于中上部， 呈左右对称， 而

滑环高应力位于中部和左、 右下角， 左下角略大于

右下角是由于右侧面槽挡住使右侧滑环变形小于左

侧。 组合圈预压缩接触压力分布如图 ５ （ ｂ） 所示，
组合圈高接触压力区集中于滑环外圆面和内圆左右

下角。
组合圈静密封 Ｍｉｓｅｓ 应力分布如图 ５ （ｃ） 所示，

高应力位于滑环中部和右侧面， 高应力区域容易发生

失效。 静密封接触压力如图 ５ （ｄ） 所示， 高接触压

力集中于滑环内圆中部。

图 ５　 静密封仿真应力

Ｆｉｇ􀆰 ５　 Ｓｔｒｅｓｓ ｄｉｓｔｒｉｂｕｔｉｏｎ ｏｆ ｓｔａｔｉｃ ｓｅａｌ ｓｉｍｕｌａｔｉｏｎ：
（ａ） ｐｒｅ－ｃｏｍｐｒｅｓｓｉｏｎ Ｍｉｓｅｓ ｓｔｒｅｓｓ ｄｉｓｔｒｉｂｕｔｉｏｎ；
（ｂ） ｐｒｅ－ｃｏｍｐｒｅｓｓｉｏｎ ｃｏｎｔａｃｔ ｐｒｅｓｓｕｒｅ ｄｉｓｔｒｉｂｕｔｉｏｎ；
（ｃ） ｓｔａｔｉｃ ｓｅａｌ Ｍｉｓｅｓ ｓｔｒｅｓｓ ｄｉｓｔｒｉｂｕｔｉｏｎ；
（ｄ） ｓｔａｔｉｃ ｓｅａｌ ｃｏｎｔａｃｔ ｐｒｅｓｓｕｒｅ ｄｉｓｔｒｉｂｕｔｉｏｎ

３􀆰 ２　 动密封特性研究

动态密封仿真研究分左行程和右行程分析， 左行

程、 右行程以往复速度为 ０􀆰 ３ ｍ ／ ｓ 和转速 １５０ ｒ ／ ｍｉｎ
进行仿真计算。

图 ６ （ａ） 和 （ ｂ） 所示分别为组合圈左行程与

右行程 Ｍｉｓｅｓ 应力分布， 可见其高应力集中于滑环中

部和右侧面。 图 ６ （ｃ） 和 （ｄ） 所示分别为组合圈左

行程与右行程接触压力分布， 可见左行程和右行程 Ｏ
形圈存在 ３ 处高接触压力区， 高接触压力区位于密封

圈外圆面、 内圆面及右侧面， 右行程接触压力高于左

行程可能是由于流体压力方向与运动方向相同； 组合

圈左行程和右行程接触压力分布相同， 其高接触压力

区位于滑环内圆中部。
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图 ６　 动密封行程接触压力分布

Ｆｉｇ􀆰 ６　 Ｃｏｎｔａｃｔ ｐｒｅｓｓｕｒｅ ｄｉｓｔｒｉｂｕｔｉｏｎ ｏｆ ｄｙｎａｍｉｃ ｓｅａｌ ｓｔｒｏｋｅ：
（ａ） Ｍｉｓｅｓ ｓｔｒｅｓｓ ｄｉｓｔｒｉｂｕｔｉｏｎ ｏｆ ｌｅｆｔ ｓｔｒｏｋｅ；
（ｂ） Ｍｉｓｅｓ ｓｔｒｅｓｓ ｄｉｓｔｒｉｂｕｔｉｏｎ ｏｆ ｒｉｇｈｔ ｓｔｒｏｋｅ；
（ｃ） ｃｏｎｔａｃｔ ｐｒｅｓｓｕｒｅ ｄｉｓｔｒｉｂｕｔｉｏｎ ｏｆ ｌｅｆｔ ｓｔｒｏｋｅ；
（ｄ） ｃｏｎｔａｃｔ ｐｒｅｓｓｕｒｅ ｄｉｓｔｒｉｂｕｔｉｏｎ ｏｆ ｒｉｇｈｔ ｓｔｒｏｋｅ

４　 密封敏感参数研究

为了研究密封圈的系统参数、 结构尺寸参数和材

料参数中与密封压力比值较大的敏感参数对组合圈密

封特性的影响， 通过有限元方法模拟研究摩擦因数、
Ｏ 形圈直径、 碳纤维含量和往复速度等对 Ｍｉｓｅｓ 应

力、 接触压力的分布和大小影响情况［ １８ － １９ ］。
４􀆰 １　 摩擦因数的影响

摩擦因数是影响密封圈密封特性的主要参数， 在

有限元模拟中摩擦因数取值分别为 ０􀆰 ０１、 ０􀆰 ０２、
０􀆰 ０３、 ０􀆰 ０４， 其余参数为往复速度 ０􀆰 ３ ｍ ／ ｓ、 转速

１５０ ｒ ／ ｍｉｎ、 压缩量 ０􀆰 ４５ ｍｍ、 滑环厚度 ０􀆰 ５ ｍｍ、 流

体压力 １０ ＭＰａ。
图 ７ 所示为不同摩擦因数下 ＣＳ１ 密封面接触压力

模拟计算结果。 由图 ７ （ａ） 可知， 左、 右行程摩擦

因数为 ０􀆰 ０１、 ０􀆰 ０２、 ０􀆰 ０３ 时， 接触压力变化规律相

近， 摩擦因数为 ０􀆰 ０４ 时接触压力波动幅度较大； 接

触压力波动幅度基本随着摩擦因数的增大而增大。 由

图 ７ （ｂ） 可得， 左、 右行程接触压力平均值随着摩

擦因数的增大而减小， 说明摩擦因数增大密封性能减

弱， 但仍然大于流体压力； 接触压力与摩擦因数呈非

线性关系变化。

图 ７　 不同摩擦因数下 ＣＳ１ 密封面接触压力变化

Ｆｉｇ􀆰 ７　 Ｖａｒｉａｔｉｏｎ ｏｆ ｃｏｎｔａｃｔ ｐｒｅｓｓｕｒｅ ｏｆ ＣＳ１ ｓｅａｌｉｎｇ ｓｕｒｆａｃｅ ｕｎｄｅｒ ｄｉｆｆｅｒｅｎｔ ｆｒｉｃｔｉｏｎ ｃｏｅｆｆｉｃｉｅｎｔｓ：
（ａ） ｔｉｍｅ ｈｉｓｔｏｒｙ ｏｆ ｃｏｎｔａｃｔ ｐｒｅｓｓｕｒｅ； （ｂ） ｃｏｎｔａｃｔ ｐｒｅｓｓｕｒｅ ａｖｅｒａｇｅ ｖａｌｕｅｓ

　 　 图 ８ 所示为不同摩擦因数下滑环Ｍｉｓｅｓ 应力模拟计

算结果。 由图 ８ （ａ） 可知， 左、 右行程摩擦因数小于

等于 ０􀆰 ０３ 时 Ｍｉｓｅｓ 应力规律一致且波动程度较小， 摩

擦因数为 ０􀆰 ０４ 时 Ｍｉｓｅｓ 应力呈现出大幅度波动； 左行

程应力随摩擦因数的增加而增大， 右行程应力随摩擦

因数的增加而减小。 由图 ８ （ｂ） 可知， 左行程应力平

均值大于右行程， 左行程应力和摩擦因数呈正比例线

性关系， 右行程随摩擦因数增大应力线性减小。

图 ９ 所示为不同摩擦因数下 Ｏ 形圈 Ｍｉｓｅｓ 应力模

拟计算结果。 由图 ９ （ａ） 可知， 左、 右行程在摩擦

因数为 ０􀆰 ０１～ ０􀆰 ０３ 时的应力变化规律基本相同， 且

基本保持稳定； 摩擦因数为 ０􀆰 ０４ 时应力变化规律出

现较大波动。 由图 ９ （ｂ） 可知， 左、 右行程Ｍｉｓｅｓ 应
力平均值随摩擦因数的增大而增大， 基本呈线性增

长， 在 ０􀆰 ０１～０􀆰 ０４ 摩擦因数范围内右行程应力增长

率较快， 相同摩擦因数下右行程应力高于左行程。
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图 ８　 不同摩擦因数下滑环 Ｍｉｓｅｓ 应力变化

Ｆｉｇ􀆰 ８　 Ｖａｒｉａｔｉｏｎ ｏｆ Ｍｉｓｅｓ ｓｔｒｅｓｓ ｏｆ ｓｌｉｐ ｒｉｎｇｓ ｕｎｄｅｒ ｄｉｆｆｅｒｅｎｔ ｆｒｉｃｔｉｏｎ ｃｏｅｆｆｉｃｉｅｎｔｓ：
（ａ） ｔｉｍｅ ｈｉｓｔｏｒｙ ｏｆ Ｍｉｓｅｓ ｓｔｒｅｓｓ； （ｂ） Ｍｉｓｅｓ ｓｔｒｅｓｓ ａｖｅｒａｇｅ ｖａｌｕｅｓ

图 ９　 不同摩擦因数下 Ｏ 形圈 Ｍｉｓｅｓ 应力变化

Ｆｉｇ􀆰 ９　 Ｖａｒｉａｔｉｏｎ ｏｆ Ｍｉｓｅｓ ｓｔｒｅｓｓ ｏｆ Ｏ－ｒｉｎｇｓ ｕｎｄｅｒ ｄｉｆｆｅｒｅｎｔ ｆｒｉｃｔｉｏｎ ｃｏｅｆｆｉｃｉｅｎｔｓ：
（ａ） ｔｉｍｅ ｈｉｓｔｏｒｙ ｏｆ Ｍｉｓｅｓ ｓｔｒｅｓｓ； （ｂ） Ｍｉｓｅｓ ｓｔｒｅｓｓ ａｖｅｒａｇｅ ｖａｌｕｅｓ

４􀆰 ２　 Ｏ 形圈直径的影响

Ｏ 形圈在加工中可能出现直径偏差， 这也会对密

封圈密封特性造成影响。 在有限元模拟中 Ｏ 形圈直

径分别取 ５􀆰 ５、 ５􀆰 ６、 ５􀆰 ７ ｍｍ， 流体压力取 ５ ＭＰａ， 压

缩量取 ０􀆰 ５５ ｍｍ， 其余参数与上节相同。
图 １０ 所示是不同 Ｏ 形圈直径下 ＣＳ１ 密封面接触

压力模拟计算结果。 由图 １０ （ａ） 可知， 接触压力随

Ｏ 形圈直径增大而增大， 不同 Ｏ 形圈直径下接触压

力变化规律基本相同， 左行程接触压力平均值低于其

右行程， 总体动密封有效。 由图 １０ （ｂ） 可知， 接触

压力平均值随 Ｏ 形圈直径变化规律均呈二次线性关

系， 而且密封圈直径越大， 接触压力变化率越大， 整

体上左行程接触压力低于右行程。
图 １１ 所示为不同 Ｏ 形圈直径下滑环 Ｍｉｓｅｓ 应力

模拟计算结果。 由图 １１ （ａ） 可知， 左、 右行程滑环

应力值随 Ｏ 形圈直径的增加而增大， Ｍｉｓｅｓ 应力几乎

无波动； 左、 右行程 Ｍｉｓｅｓ 应力差值基本相等， 左行

程应力略高于右行程。 由图 １１ （ｂ） 可知， 左、 右行

程 Ｍｉｓｅｓ 应力平均值随 Ｏ 形圈直径增大而呈非线性增

大， 而应力均值差值不随密封圈直径变化而变化； 直

径为 ５􀆰 ５ ～ ５􀆰 ６ ｍｍ 时应力增长速度小于直径为 ５􀆰 ６ ～
５􀆰 ７ ｍｍ 时， 右行程应力低于左行程。

图 １２ 所示是不同 Ｏ 形圈直径 Ｏ 形圈 Ｍｉｓｅｓ 应力

模拟计算结果。 由图 １２ （ａ） 可知， 左、 右行程 Ｏ 形

圈直径增大， Ｏ 形圈应力及应力差值逐步增大， 应力

几乎无波动， 左、 右行程应力差值基本相等， 左行程

应力稍低于右行程。 由图 １２ （ｂ） 可知， 左、 右行程

Ｍｉｓｅｓ 应力平均值随着密封圈直径的增加而增大， 呈

现非线性增长， 直径为 ５􀆰 ５～５􀆰 ６ ｍｍ 时应力增长率小

于直径为 ５􀆰 ６ ～ ５􀆰 ７ ｍｍ 时， 右行程应力略高于左

行程。
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图 １０　 不同 Ｏ 形圈直径下 ＣＳ１ 密封面接触压力变化

Ｆｉｇ􀆰 １０　 Ｖａｒｉａｔｉｏｎ ｏｆ ｃｏｎｔａｃｔ ｐｒｅｓｓｕｒｅ ｏｆ ＣＳ１ ｓｅａｌｉｎｇ ｓｕｒｆａｃｅ ａｔ ｄｉｆｆｅｒｅｎｔ Ｏ－ｒｉｎｇ ｄｉａｍｅｔｅｒｓ：
（ａ） ｔｉｍｅ ｈｉｓｔｏｒｙ ｏｆ ｃｏｎｔａｃｔ ｐｒｅｓｓｕｒｅ； （ｂ） ｃｏｎｔａｃｔ ｐｒｅｓｓｕｒｅ ａｖｅｒａｇｅ ｖａｌｕｅｓ

图 １１　 不同 Ｏ 形圈直径下滑环 Ｍｉｓｅｓ 应力变化

Ｆｉｇ􀆰 １１　 Ｖａｒｉａｔｉｏｎ ｏｆ Ｍｉｓｅｓ ｓｔｒｅｓｓ ｏｆ ｓｌｉｐ ｒｉｎｇｓ ａｔ ｄｉｆｆｅｒｅｎｔ Ｏ－ｒｉｎｇ ｄｉａｍｅｔｅｒｓ：
（ａ） ｔｉｍｅ ｈｉｓｔｏｒｙ ｏｆ Ｍｉｓｅｓ ｓｔｒｅｓｓ； （ｂ） Ｍｉｓｅｓ ｓｔｒｅｓｓ ａｖｅｒａｇｅ ｖａｌｕｅｓ

图 １２　 不同 Ｏ 形圈直径下 Ｏ 形圈 Ｍｉｓｅｓ 应力变化

Ｆｉｇ􀆰 １２　 Ｖａｒｉａｔｉｏｎ ｏｆ Ｍｉｓｅｓ ｓｔｒｅｓｓ ｏｆ Ｏ－ｒｉｎｇｓ ｗｉｔｈ ｄｉｆｆｅｒｅｎｔ ｄｉａｍｅｔｅｒｓ：
（ａ） ｔｉｍｅ ｈｉｓｔｏｒｙ ｏｆ Ｍｉｓｅｓ ｓｔｒｅｓｓ； （ｂ） Ｍｉｓｅｓ ｓｔｒｅｓｓ ａｖｅｒａｇｅ ｖａｌｕｅｓ

４􀆰 ３　 ＰＴＦＥ 中碳纤维含量的影响

基于王哲［ ２０ ］的结论， 向纯聚四氟乙烯材料中添

加不同含量碳纤维， 得到其力学特性参数见表 ３。

将表 ３ 中参数导入有限元模型， 取流体压力为 ５
ＭＰａ， 其余参数与上节相同， 进行有限元模拟分析。
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表 ３　 不同碳纤维质量分数下聚四氟乙烯力学特性参数

Ｔａｂｌｅ ３　 Ｍｅｃｈａｎｉｃａｌ ｐｒｏｐｅｒｔｉｅｓ ｏｆ ＰＴＦＥ ｗｉｔｈ ｄｉｆｆｅｒｅｎｔ
ｃａｒｂｏｎ ｆｉｂｅｒｍａｓｓ ｆｒａｃｔｉｏｎ

碳纤维质量分数 ｗ ／ ％ 弹性模量 Ｅ ／ ＭＰａ 泊松比

１５ ４２０．２５ ０．４４９ １

２０ ４７７．０３ ０．４４６ ２

２５ ５６１．６０ ０．４４５ ５

图 １３ 所示是不同碳纤维质量分数下 ＣＳ１ 密封面

接触压力模拟计算结果。 由图 １３ （ａ） 可知， 右行程

接触压力呈大幅度波动变化， 不同碳纤维质量分数下

接触压力变化规律相同； 碳纤维含量增加接触压力及

接触压力差值增大， 最大接触压力大于流体压力 ５
ＭＰａ， 动密封有效。 由图 １３ （ｂ） 可知， 左、 右行程

接触压力平均值及差值随着碳纤维质量分数的升高而

增大， 左行程接触压力一直大于右行程， 同时右行程

接触压力均高于流体压力 ５ ＭＰａ， 能实现密封。

图 １３　 不同碳纤维质量分数下 ＣＳ１ 密封面接触压力变化

Ｆｉｇ􀆰 １３　 Ｖａｒｉａｔｉｏｎ ｏｆ ｃｏｎｔａｃｔ ｐｒｅｓｓｕｒｅ ｏｆ ＣＳ１ ｓｅａｌｉｎｇ ｓｕｒｆａｃｅ ａｔ
ｄｉｆｆｅｒｅｎｔ ｃａｒｂｏｎ ｆｉｂｅｒ ｍａｓｓ ｆｒａｃｔｉｏｎ： （ａ） ｔｉｍｅ ｈｉｓｔｏｒｙ ｏｆ
ｃｏｎｔａｃｔ ｐｒｅｓｓｕｒｅ； （ｂ） ｃｏｎｔａｃｔ ｐｒｅｓｓｕｒｅ ａｖｅｒａｇｅ ｖａｌｕｅｓ

图 １４ 所示为不同碳纤维质量分数下滑环 Ｍｉｓｅｓ
应力模拟计算结果。 由图 １４ （ａ） 可知， 左、 右行程

应力呈波动变化， 右行程波动幅度大于左行程； 左、
右行应力变化规律并不一样， 但不同碳纤维质量分数

下应力变化规律一样， 且随碳纤维质量分数增加应力

值逐渐增加； 不同碳纤维质量分数下左行程应力比右

行程高。 由图 １４ （ｂ） 可知， 碳纤维质量分数升高，
左、 右行程 Ｍｉｓｅｓ 应力平均值增大， 然而应力差值基

本不随碳纤维质量分数改变而变化， 左、 右行程应力

基本呈线性变化， 左行程应力大于右行程。

图 １４　 不同碳纤维质量分数下滑环 Ｍｉｓｅｓ 应力变化

Ｆｉｇ􀆰 １４　 Ｖａｒｉａｔｉｏｎ ｏｆ Ｍｉｓｅｓ ｓｔｒｅｓｓ ｏｆ ｓｌｉｐ ｒｉｎｇ ａｔ ｄｉｆｆｅｒｅｎｔ ｃａｒｂｏｎ
ｆｉｂｅｒ ｍａｓｓ ｆｒａｃｔｉｏｎ： （ａ） ｔｉｍｅ ｈｉｓｔｏｒｙ ｏｆ Ｍｉｓｅｓ
ｓｔｒｅｓｓ； （ｂ） Ｍｉｓｅｓ ｓｔｒｅｓｓ ａｖｅｒａｇｅ ｖａｌｕｅｓ

图 １５ 所示为不同碳纤维质量分数下 Ｏ 形圈 Ｍｉｓｅｓ
应力模拟计算结果。 由图 １５ （ａ） 可知， 左、 右行程

应力呈波动规律变化， 波动幅度不大； 不同碳纤维质

量分数下应力变化规律基本相同。 由图 １５ （ ｂ） 可

知， 随碳纤维质量分数增加， 左、 右行程 Ｍｉｓｅｓ 应力

平均值增大， 而应力差值随碳纤维质量分数增加而减

小， 右行程应力高于左行程。
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图 １５　 不同碳纤维质量分数下 Ｏ 形圈 Ｍｉｓｅｓ 应力变化

Ｆｉｇ􀆰 １５　 Ｖａｒｉａｔｉｏｎ ｏｆ Ｍｉｓｅｓ ｓｔｒｅｓｓ ｏｆ Ｏ－ｒｉｎｇｓ ｗｉｔｈ ｄｉｆｆｅｒｅｎｔ ｃａｒｂｏｎ ｆｉｂｅｒ ｍａｓｓ ｆｒａｃｔｉｏｎ：
（ａ） ｔｉｍｅ ｈｉｓｔｏｒｙ ｏｆ Ｍｉｓｅｓ ｓｔｒｅｓｓ； （ｂ） Ｍｉｓｅｓ ｓｔｒｅｓｓ ａｖｅｒａｇｅ ｖａｌｕｅｓ

４􀆰 ４　 往复速度的影响

在有限元模拟中往复速度分别为 ０􀆰 １、 ０􀆰 ２、
０􀆰 ３、 ０􀆰 ４ ｍ ／ ｓ， 其余参数和上一节相同。

图 １６ 所示是不同往复速度下 ＣＳ１ 密封面接触压

力模拟计算结果。 由图 １６ （ａ） 可知， 左、 右行程接

触压力呈波动状态， 不同往复速度下接触压力变化规

律相同， 最大接触压力均高于流体压力 ８ ＭＰａ， 动密

封可靠。 由图 １６ （ｂ） 可知， 左行程接触压力平均值

随往复速度的增大基本呈现逐渐变小趋势， 而右行程

接触压力则变大； 右行程接触压力呈线性变化， 左、
右行程接触压力差值逐渐增大， 右行程接触压力均高

于左行程。

图 １６　 不同往复速度下 ＣＳ１ 密封面接触压力变化

Ｆｉｇ􀆰 １６　 Ｖａｒｉａｔｉｏｎ ｏｆ ｃｏｎｔａｃｔ ｐｒｅｓｓｕｒｅ ｏｆ ＣＳ１ ｓｅａｌｉｎｇ ｓｕｒｆａｃｅ ａｔ ｄｉｆｆｅｒｅｎｔ ｒｅｃｉｐｒｏｃａｔｉｎｇ ｓｐｅｅｄｓ：
（ａ） ｔｉｍｅ ｈｉｓｔｏｒｙ ｏｆ ｃｏｎｔａｃｔ ｐｒｅｓｓｕｒｅ； （ｂ） ｃｏｎｔａｃｔ ｐｒｅｓｓｕｒｅ ａｖｅｒａｇｅ ｖａｌｕｅｓ

　 　 图 １７ 所示为不同往复速度下滑环 Ｍｉｓｅｓ 应力模

拟计算结果。 由图 １７ （ａ） 可知， 左、 右行程应力呈

波动变化， 不同往复速度下应力变化规律基本相同。
由图 １７ （ｂ） 可知， 随着往复速度增大， 左、 右行程

Ｍｉｓｅｓ 应力平均值变化规律相反， 左行程增大而右行

程减小； 左、 右行程应力基本呈线性变化， 应力差值

逐渐增大， 左行程应力高于右行程。
图 １８ 所示为不同往复速度下 Ｏ 形圈 Ｍｉｓｅｓ 应力

模拟计算结果。 由图 １８ （ａ） 可知， 左、 右行程应力

是呈现波动变化， 往复速度增大应力基本呈增大趋

势。 由图 １８ （ｂ） 可知， 左、 右行程 Ｍｉｓｅｓ 应力平均

值及差值随着往复速度增加基本逐渐增大， 呈非线性

变化； 左行程在 ０􀆰 ２ ～ ０􀆰 ３ ｍ ／ ｓ 之间变化率最小， 在

０􀆰 ３～０􀆰 ４ ｍ ／ ｓ 之间变化率最大， 而右行程在 ０􀆰 ２ ～ ０􀆰 ３
ｍ ／ ｓ 之间变化率最大， 右行程应力高于左行程。
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图 １７　 不同往复速度滑环 Ｍｉｓｅｓ 应力图

Ｆｉｇ􀆰 １７　 Ｖａｒｉａｔｉｏｎ ｏｆ Ｍｉｓｅｓ ｓｔｒｅｓｓ ｏｆ ｓｌｉｐ ｒｉｎｇ ａｔ ｄｉｆｆｅｒｅｎｔ ｒｅｃｉｐｒｏｃａｔｉｎｇ ｓｐｅｅｄｓ：
（ａ） ｔｉｍｅ ｈｉｓｔｏｒｙ ｏｆ Ｍｉｓｅｓ ｓｔｒｅｓｓ； （ｂ） Ｍｉｓｅｓ ｓｔｒｅｓｓ ａｖｅｒａｇｅ ｖａｌｕｅｓ

图 １８　 不同往复速度 Ｏ 形圈 Ｍｉｓｅｓ 应力图

Ｆｉｇ􀆰 １８　 Ｖａｒｉａｔｉｏｎ ｏｆ Ｍｉｓｅｓ ｓｔｒｅｓｓ ｏｆ Ｏ－ｒｉｎｇｓ ａｔ ｄｉｆｆｅｒｅｎｔ ｒｅｃｉｐｒｏｃａｔｉｎｇ ｓｐｅｅｄｓ：
（ａ） ｔｉｍｅ ｈｉｓｔｏｒｙ ｏｆ Ｍｉｓｅｓ ｓｔｒｅｓｓ； （ｂ） Ｍｉｓｅｓ ｓｔｒｅｓｓ ａｖｅｒａｇｅ ｖａｌｕｅｓ

５　 结论

为了延长冲击螺杆钻具的使用寿命， 研究高温、
高转速和往复运动耦合作用下传动轴总成密封特性及

参数敏感性， 探讨摩擦因数、 Ｏ 形圈直径、 碳纤维含

量和往复速度等参数对组合圈密封性能的影响规律。
得到结论如下：

（１） 预压缩状态下， 摩擦因数增大， ＣＳ１、 ＣＳ２
密封面接触压力及 Ｏ 形圈、 滑环 ｖｏｎ Ｍｉｓｅｓ 应力增大；
静密封状态下， 摩擦因数增大， ＣＳ１ 及 ＣＳ２ 接触压力

减小， 滑环 ｖｏｎ Ｍｉｓｅｓ 应力增大， 对 Ｏ 形圈应力影响

较小； 动密封状态， 左、 右行程摩擦因数为 ０􀆰 ０１、
０􀆰 ０２、 ０􀆰 ０３ 时， 接触压力呈现相似的变化规律， 波

动幅度较小， 摩擦因数为 ０􀆰 ０４ 时呈现异常变化规律

且波动幅度较大， 左、 右行程接触压力均值随着摩擦

因数的增大而减小， 说明密封性能减弱， 摩擦因数增

大左行程滑环 ｖｏｎ Ｍｉｓｅｓ 应力增大而右行程应力减小，

但左、 右行程 Ｏ 形圈应力都增大， 因此综上可得推

荐摩擦因数小于 ０􀆰 ０４ 较为合理。
（２） 预压缩状态， Ｏ 形圈直径增大 ＣＳ１、 ＣＳ２ 密

封面接触压力及 Ｏ 形圈、 滑环 ｖｏｎ Ｍｉｓｅｓ 应力增大；
静、 动密封状态 ＣＳ１、 ＣＳ２ 密封面接触压力及 Ｏ 形

圈、 滑环 ｖｏｎ Ｍｉｓｅｓ 应力随 Ｏ 形圈直径、 弹性模量及

碳纤维含量增大而增大。
（３） 右行程 ＣＳ１、 ＣＳ２ 密封面接触压力平均值比

左行程大， 左行程接触压力均值随往复速度的增大基

本呈减小趋势， 而右行程则相反， 左、 右行程接触压

力均值及应力均值差值随往复速度的增大而增大。
参考文献

［１］ 赵志刚，冯婷婷，邱焕龙，等．螺杆钻具的设计与应用［ Ｊ］．化
工管理，２０１５（１３）：１５２－１５３．

［２］ 明瑞卿，张时中，王海涛，等．国内外水力振荡器的研究现状

及展望［Ｊ］．石油钻探技术，２０１５，４３（５）：１１６－１２２．

６３１ 润滑与密封 第 ４７ 卷



ＭＩＮＧ Ｒ Ｑ，ＺＨＡＮＧ Ｓ Ｚ，ＷＡＮＧ Ｈ Ｔ，ｅｔ ａｌ．Ｒｅｓｅａｒｃｈ ｓｔａｔｕｓ ａｎｄ
ｐｒｏｓｐｅｃｔ ｏｆ ｈｙｄｒａｕｌｉｃ ｏｓｃｉｌｌａｔｏｒ ｗｏｒｌｄｗｉｄｅ［Ｊ］．Ｐｅｔｒｏｌｅｕｍ Ｄｒｉｌｌｉｎｇ
Ｔｅｃｈｎｉｑｕｅｓ，２０１５，４３（５）：１１６－１２２．

［３］ ＺＨＵ Ｘ Ｈ，ＧＡＯ Ｙ，ＬＩＵ Ｓ Ｈ，ｅｔ ａｌ．Ｔｈｅ ｆｅａｓｉｂｉｌｉｔｙ ａｎａｌｙｓｉｓ ｏｆ ｔｈｅ
ｄｏｕｂｌｅ－ｃｕｒｖｅｄ ｐｏｓｉｔｉｖｅ ｄｉｓｐｌａｃｅｍｅｎｔ ｍｏｔｏｒ （ＰＤＭ） ｉｎｔｏ ｃａｓｉｎｇ
［Ｊ］．Ａｄｖａｎｃｅｄ Ｍａｔｅｒｉａｌｓ Ｒｅｓｅａｒｃｈ，２０１０，１４３ ／ １４４：１１０２－１１０６．

［４］ ＢＯＷＥＲ Ｍ Ｖ．Ｄｅｓｉｇｎ ａｎｄ ａｎａｌｙｓｉｓ ｏｆ ｓｅａｌｓ ｆｏｒ ｅｘｔｅｎｄｅｄ ｓｅｒｖｉｃｅ
ｌｉｆｅ［Ｃ］ ／ ／ Ｐｒｏｃｅｅｄｉｎｇｓ ｏｆ ＮＡＳＡ ／ ＡＳＥＥ Ｓｕｍｍｅｒ Ｆａｃｕｌｔｙ Ｆｅｌｌｏｗ⁃
ｓｈｉｐ Ｐｒｏｇｒａｍ．Ａｌａｂａｍａ：ＮＡＳＡ ／ ＡＳＥＥ，１９９２．

［５］ ＲＯＤＲＩＧＵＥＺ Ｐ Ｉ，ＭＡＲＫＯＶＩＴＣＨ Ｒ．Ｓｐａｃｅ ｓｔａｔｉｏｎ ｆｒｅｅｄｏｍ ｓｅａｌ
ｌｅａｋａｇｅ ｒａｔｅ ａｎａｌｙｓｉｓ ａｎｄ ｔｅｓｔｉｎｇ ｓｕｍｍａｒｙ：ａｉｒ ｌｅａｋｓ ｉｎ ａｍｂｉｅｎｔ
ｖｅｒｓｕｓ ｖａｃｕｕｍ ｅｘｉｔ ｃｏｎｄｉｔｉｏｎｓ［Ｒ］．ＮＡＳＡ ＳＴＩ ／ Ｒｅｃｏｎ Ｔｅｃｈｎｉｃａｌ
Ｒｅｐｏｒｔ Ｎ，１９９２．

［６］ ＫＩＭ Ｃ Ｋ． Ｆｉｎｉｔｅ ｅｌｅｍｅｎｔ ａｎａｌｙｓｉｓ ｏｎ ｔｈｅ ｓｅａｌｉｎｇ ｂｅｈａｖｉｏｒ ａｎｄ
ｅｎｄｕｒａｎｃｅ ｓａｆｅｔｙ ｏｆ Ｏ－ｒｉｎｇｓ ｗｉｔｈ ａ Ｖ－ｇｒｏｏｖｅ［Ｊ］．Ｊｏｕｒｎａｌ ｏｆ ｔｈｅ
Ｋｏｒｅａｎ Ｉｎｓｔｉｔｕｔｅ ｏｆ Ｇａｓ，２０１３，１７（１）：７３－８０．

［７］ ＣＵＩ Ｋ Ｂ，ＱＩＮ Ｊ Ｑ，ＤＩ Ｃ Ｃ，ｅｔ ａｌ． Ｆｉｎｉｔｅ ｅｌｅｍｅｎｔ ａｎａｌｙｓｉｓ ａｎｄ
ｓｉｍｕｌａｔｉｏｎ ｏｆ ｔｈｅ ｓｅａｌｉｎｇ ｐｅｒｆｏｒｍａｎｃｅ ｏｆ Ｙ－ｒｉｎｇ ｒｕｂｂｅｒ ｓｅａｌ［Ｊ］．
Ａｐｐｌｉｅｄ Ｍｅｃｈａｎｉｃｓ ａｎｄ Ｍａｔｅｒｉａｌｓ，２０１３，４４４ ／ ４４５：１３７９－１３８３．

［８］ ＧＵ Ｙ Ｑ，ＺＨＡＯ Ｇ，ＬＩＵ Ｈ，ｅｔ ａｌ． Ｃｈａｒａｃｔｅｒｉｓｔｉｃｓ ｏｆ ｓｅａｌ ｓｈｅｌｌ
ｂｏｄｙ􀆳ｓ ｒｕｂｂｅｒ ｒｉｎｇ ｗｉｔｈ ｂｉｏｎｉｃ ｄｉｍｐｌｅｄ ｓｕｒｆａｃｅｓ ｏｆ ａｅｒｏｄｙｎａｍｉｃ
ｅｘｔｉｎｇｕｉｓｈｉｎｇ ｃａｎｎｏｎ［ Ｊ］． Ｊｏｕｒｎａｌ ｏｆ Ｃｅｎｔｒａｌ Ｓｏｕｔｈ Ｕｎｉｖｅｒｓｉｔｙ，
２０１３，２０（１１）：３０６５－３０７６．

［９］ ＢＨＡＵＭＩＫ Ｓ，ＫＵＭＡＲ Ｓ Ｒ，ＫＵＭＡＲＡＳＷＡＭＹ Ａ．Ｅｘｐｅｒｉｍｅｎｔａｌ
ｉｎｖｅｓｔｉｇａｔｉｏｎ ａｎｄ ＦＥ ｍｏｄｅｌｌｉｎｇ ｏｆ ｃｏｎｔａｃｔ ｍｅｃｈａｎｉｃｓ ｐｈｅｎｏｍｅ⁃
ｎｏｎ ｉｎ ｒｅｃｉｐｒｏｃａｔｉｎｇ ｈｙｄｒａｕｌｉｃ Ｕ－ｓｅａｌｓ ｆｏｒ ｄｅｆｅｎｃｅ ａｐｐｌｉｃａｔｉｏｎｓ
［ Ｊ］． Ａｐｐｌｉｅｄ Ｍｅｃｈａｎｉｃｓ ａｎｄ Ｍａｔｅｒｉａｌｓ， ２０１４， ５９２ ／ ５９３ ／ ５９４：
１９５０－１９５４．

［１０］ ＮＩＫＡＳ Ｇ Ｋ．Ｅｌａｓｔｏｈｙｄｒｏｄｙｎａｍｉｃｓ ａｎｄ ｍｅｃｈａｎｉｃｓ ｏｆ ｒｅｃｔａｎｇｕｌａｒ
ｅｌａｓｔｏｍｅｒｉｃ ｓｅａｌｓ ｆｏｒ ｒｅｃｉｐｒｏｃａｔｉｎｇ ｐｉｓｔｏｎ ｒｏｄｓ［ Ｊ］． Ｊｏｕｒｎａｌ ｏｆ
Ｔｒｉｂｏｌｏｇｙ，２００３，１２５（１）：６０－６９．

［１１］ ＭＡＺＺＡ Ｌ，ＢＥＬＦＯＲＴＥ Ｇ．Ａｎａｌｙｔｉｃａｌ ／ ｅｘｐｅｒｉｍｅｎｔａｌ ｓｔｕｄｙ ｏｆ ｔｈｅ
ｃｏｎｔｒｉｂｕｔｉｏｎ ｏｆ ｉｎｄｉｖｉｄｕａｌ ｓｅａｌｓ ｔｏ ｆｒｉｃｔｉｏｎ ｆｏｒｃｅ ｉｎ ｐｎｅｕｍａｔｉｃ
ａｃｔｕａｔｏｒｓ［Ｊ］．Ｊｏｕｒｎａｌ ｏｆ Ｔｒｉｂｏｌｏｇｙ，２０１７，１３９（２）：０２２２０２．

［１２］ ＡＺＺＩ Ａ，ＭＡＯＵＩ Ａ，ＦＡＴＵ Ａ，ｅｔ ａｌ．Ｅｘｐｅｒｉｍｅｎｔａｌ ｓｔｕｄｙ ｏｆ ｆｒｉｃ⁃
ｔｉｏｎ ｉｎ ｐｎｅｕｍａｔｉｃ ｓｅａｌｓ［Ｊ］．Ｔｒｉｂｏｌｏｇｙ Ｉｎｔｅｒｎａｔｉｏｎａｌ，２０１９，１３５：
４３２－４４３．

［１３］ ＹＯＫＯＹＡＭＡ Ｋ，ＯＫＡＺＡＫＩ Ｍ，ＫＯＭＩＴＯ Ｔ． Ｅｆｆｅｃｔ ｏｆ ｃｏｎｔａｃｔ
ｐｒｅｓｓｕｒｅ ａｎｄ ｔｈｅｒｍａｌ ｄｅｇｒａｄａｔｉｏｎ ｏｎ ｔｈｅ ｓｅａｌａｂｉｌｉｔｙ ｏｆ Ｏ－ｒｉｎｇ
［Ｊ］．ＪＳＡＥ Ｒｅｖｉｅｗ，１９９８，１９（２）：１２３－１２８．

［１４］ 石昌帅，陈凯林，祝效华．螺杆定子衬套热老化本构参数及

内腔变形规律研究［Ｊ］．润滑与密封，２０１９，４４（４）：３３－３９．
ＳＨＩ Ｃ Ｓ，ＣＨＥＮ Ｋ Ｌ，ＺＨＵ Ｘ Ｈ．Ｒｅｓｅａｒｃｈ ｏｎ ｔｈｅｒｍａｌ ａｇｅｉｎｇ
ｃｏｎｓｔｉｔｕｔｉｖｅ ｐａｒａｍｅｔｅｒｓ ａｎｄ ｉｎｎｅｒ ｃａｖｉｔｙ ｄｅｆｏｒｍａｔｉｏｎ ｏｆ ｓｃｒｅｗ
ｓｔａｔｏｒ ｂｕｓｈｉｎｇｓ［Ｊ］．Ｌｕｂｒｉｃａｔｉｏｎ Ｅｎｇｉｎｅｅｒｉｎｇ，２０１９，４４（４）：３３－

３９．
［１５］ ＫＩＭ Ｈ Ｋ，ＮＡＭ Ｊ Ｈ，ＨＡＷＯＮＧ Ｊ Ｓ，ｅｔ ａｌ．Ｅｖａｌｕａｔｉｏｎ ｏｆ Ｏ－ｒｉｎｇ

ｓｔｒｅｓｓｅｓ ｓｕｂｊｅｃｔｅｄ ｔｏ ｖｅｒｔｉｃａｌ ａｎｄ ｏｎｅ ｓｉｄｅ ｌａｔｅｒａｌ ｐｒｅｓｓｕｒｅ ｂｙ
ｔｈｅｏｒｅｔｉｃａｌ ａｐｐｒｏｘｉｍａｔｉｏｎ ｃｏｍｐａｒｉｎｇ ｗｉｔｈ ｐｈｏｔｏｅｌａｓｔｉｃ ｅｘｐｅｒｉ⁃
ｍｅｎｔａｌ ｒｅｓｕｌｔｓ［Ｊ］．Ｅｎｇｉｎｅｅｒｉｎｇ Ｆａｉｌｕｒｅ Ａｎａｌｙｓｉｓ，２００９，１６（６）：
１８７６－１８８２．

［１６］ ＫＩＭ Ｈ Ｋ，ＰＡＲＫ Ｓ Ｈ，ＬＥＥ Ｈ Ｇ，ｅｔ ａｌ．Ａｐｐｒｏｘｉｍａｔｉｏｎ ｏｆ ｃｏｎ⁃
ｔａｃｔ ｓｔｒｅｓｓ ｆｏｒ ａ ｃｏｍｐｒｅｓｓｅｄ ａｎｄ ｌａｔｅｒａｌｌｙ ｏｎｅ ｓｉｄｅ ｒｅｓｔｒａｉｎｅｄ
Ｏ－ｒｉｎｇ［Ｊ］．Ｅｎｇｉｎｅｅｒｉｎｇ Ｆａｉｌｕｒｅ Ａｎａｌｙｓｉｓ，２００７，１４（８）：１６８０－

１６９２．
［１７］ 徐娜．各向异性 ＰＴＦＥ 密封件动密封性能的研究［Ｄ］．哈尔

滨：哈尔滨工业大学，２０１６．
ＸＵ Ｎ． Ｒｅｓｅａｒｃｈ ｏｎ ｄｙｎａｍｉｃ ｓｅａｌ ｐｅｒｆｏｒｍａｎｃｅ ｏｆ ａｎｉｓｏｔｒｏｐｉｃ
ＰＴＦＥ［Ｄ］．Ｈａｒｂｉｎ：Ｈａｒｂｉｎ Ｉｎｓｔｉｔｕｔｅ ｏｆ Ｔｅｃｈｎｏｌｏｇｙ，２０１６．

［１８］ 李海龙，朱磊宁，谢苏江．聚四氟乙烯改性及其应用［ Ｊ］．液
压气动与密封，２０１２，３２（６）：４－８．
ＬＩＨ Ｌ，ＺＨＵ Ｌ Ｎ，ＸＩＥ Ｓ Ｊ．Ｍｏｄｉｆｉｅｄ ｐｏｌｙｔｅｔｒａｆｌｕｏｒｏｅｔｈｙｌｅｎｅ ａｎｄ
ｉｔｓ ａｐｐｌｉｃａｔｉｏｎ ［ Ｊ］． Ｈｙｄｒａｕｌｉｃｓ Ｐｎｅｕｍａｔｉｃｓ ＆ Ｓｅａｌｓ，２０１２，３２
（６）：４－８．

［１９］ 谢苏江．聚四氟乙烯的改性及应用［ Ｊ］．化工新型材料，
２００２，３０（１１）：２６－３０．
ＸＩＥ Ｓ Ｊ．Ｍｏｄｉｆｙｉｎｇ ｏｆ ｐｏｌｙ（ ｔｅｔｒａｆｌｕｏｒｏｅｔｈｙｌｅｎｅ） ａｎｄ ｉｔｓ ａｐｐｌｉ⁃
ｃａｔｉｏｎ［Ｊ］．Ｎｅｗ Ｃｈｅｍｉｃａｌ Ｍａｔｅｒｉａｌｓ，２００２，３０（１１）：２６－３０．

［２０］ 王哲．均匀化理论研究碳纤维改性聚四氟乙烯力学性能

［Ｄ］．郑州：郑州大学，２００７．
ＷＡＮＧ Ｚ．Ａｓｙｍｐｔｏｔｉｃ ｈｏｍｏｇｅｎｉｚａｔｉｏｎ ｔｈｅｏｒｙ ｆｏｒ ｃｏｍｐｏｓｉｔｅ ｍａ⁃
ｔｅｒｉａｌ ｅｆｆｅｃｔｉｖｅ ｍｅｃｈａｎｉｃｓ ｐｒｏｐｅｒｔｙ：ＣＦ ｒｅｉｎｆｏｒｃｅｄ ＰＴＦＥ［Ｄ］．
Ｚｈｅｎｇｚｈｏｕ：Ｚｈｅｎｇｚｈｏｕ Ｕｎｉｖｅｒｓｉｔｙ，２００７．

７３１２０２２ 年第 ３ 期 李渭亮等： 旋转冲击载荷下组合密封的敏感参数研究 　 　 　



２０２２ 年 ３ 月

第 ４７ 卷 第 ３ 期

润滑与密封
ＬＵＢＲＩＣＡＴＩＯＮ ＥＮＧＩＮＥＥＲＩＮＧ

Ｍａｒ􀆰 ２０２２
Ｖｏｌ􀆰 ４７ Ｎｏ􀆰 ３

ＤＯＩ： １０􀆰 ３９６９ ／ ｊ􀆰 ｉｓｓｎ􀆰 ０２５４－０１５０􀆰 ２０２２􀆰 ０３􀆰 ０１８
文献引用： 张奇，叶小强．空化对低温浮动环密封流场和密封特性的影响［Ｊ］ ．润滑与密封，２０２２，４７（３）：１３８－１４９．
Ｃｉｔｅ ａｓ：ＺＨＡＮＧ Ｑｉ，ＹＥ Ｘｉａｏｑｉａｎｇ．Ｅｆｆｅｃｔｓ ｏｆ ｃａｖｉｔａｔｉｏｎ ｏｎ ｆｌｏｗ ｃｈａｒａｃｔｅｒｉｓｔｉｃｓ ａｎｄ ｓｅａｌｉｎｇ ｐｒｏｐｅｒｔｉｅｓ ｏｆ ｃｒｙｏｇｅｎｉｃ ｆｌｏａｔｉｎｇ ｒｉｎｇ ｓｅａｌｓ［Ｊ］ ．Ｌｕ⁃

ｂｒｉｃａｔｉｏｎ Ｅｎｇｉｎｅｅｒｉｎｇ，２０２２，４７（３）：１３８－１４９．

收稿日期： ２０２１－０２－０９； 修回日期： ２０２１－０４－０１
作者简介： 张奇 （１９９４—）， 硕士， 研究方向航空宇航科学与技术。 Ｅ－ｍａｉｌ： ｚｈａｎｇｑｉｂｕａａ＠ １６３􀆰 ｃｏｍ。

空化对低温浮动环密封流场和密封特性的影响

张　 奇　 叶小强
（北京航天动力研究所　 北京 １０００７６）
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摘要： 为探究典型工况下单相和两相空化流动的流场及密封特性， 对考虑过渡段的低温浮动环密封进行数值仿

真， 对比分析转子面、 密封间隙轴向及周向的压力分布特点， 并探究单相和两相流动条件下进口压力、 进口温度、 转

子偏心率以及转子转速对泄漏量、 进口损失系数、 密封力和偏位角的影响。 研究结果表明： 同心状态下， 单相流和两

相流的流场均具有对称性； 偏心状态下， 单相流在大间隙内的介质压力要低于小间隙， 而两相流在密封段出口附近呈

现出相反规律， 致使大间隙附近的空化程度更低； 随进口压力和偏心率的增加以及转速的降低， 泄漏量和密封力均增

加， 且两相流特性值均低于单相流对应值； 两相流泄漏量和密封力均随进口温度的降低而增加， 而单相流对应值受温

度变化的影响不大； 单相流偏位角受各个参数变化的影响均很小， 密封力方向始终在最小间隙附近位置， 而两相流偏

位角的波动性则相对较大， 且随进口温度的升高而加剧； 单相流进口损失系数随进口压力升高、 偏心率减小以及转速

升高而略有增加， 而两相流进口损失系数随各个参数的变化更为敏感。
关键词： 空化； 浮动环密封； 典型工况； 流场特性； 密封特性
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　 非接触式浮动环密封对热及压力变化有较大的容

差， 且浮动环的自动定位特性保证了其与轴尽可能少

的碰磨， 因而浮动环密封的合理使用将有助于提高系

统稳定性、 延长系统工作寿命。 随着越来越高的技术

和经济性要求， 高性能旋转机械向着极限参数、 轻型

化和精密化的方向发展， 其内部介质的工作状态达到

了超临界甚至超超临界的水平［１］。 不同于一般的旋转

机械， 航天领域所用的浮动环密封 （如液体火箭发

动机涡轮泵内） 往往工作在高速低温的客观条件下，
因此其间隙内易汽化的低温密封介质势必会对浮动环

密封的工作特性产生一定影响。
目前， 国内外学者对浮动环密封稳态特性的研究

主要采用 ２ 种不同手段。 其一是基于流体润滑理论，
对二维雷诺方程进行差分， 编程计算压力分布、 泄漏

量及浮起力等密封特性参数［２－６］； 其二是利用计算流

体力学 （ＣＦＤ） 技术， 从三维角度更精确地求解 Ｎ－Ｓ
方程以获得型式更为复杂的浮动环密封的性能

指标［７－１０］。
纵观国内外浮动环密封的研究现状， 大部分研究

均基于一般用浮动环密封， 即不考虑低温这一特殊的

工作条件； 而少部分涉及航天用浮动环密封的研究也

是基于单相流假设的， 且往往忽略了进、 出口过渡段

的影响。 因此， 本文作者以易汽化低温液氮作为介质

的浮动环密封为研究对象， 利用 ＡＮＳＹＳ ＣＦＸ 软件仿

真探究其微小间隙内的空化现象， 并对比分析单相和

两相流动对浮动环密封工作性能的影响。
１　 模型建立

１􀆰 １　 空化基本理论

空化 （Ｃａｖｉｔａｔｉｏｎ） 是因流体动力因素作用而在

液体内部或在液体与固体界面上发生的液体与其蒸汽

的相变过程和现象［１１］。 空化多发生在水力设备中，
如水轮机、 水翼等， 也会发生于工作在低温条件下的

航天旋转机械中， 最常见的如诱导轮等。 空化发生

后， 气液两相混合物具有可压缩性， 两相具有不同的

物理特性， 且流场的湍流特质也会随之改变［１２］。
目前， 绝大多数空化的仿真计算是以均相平衡流

理论为基础的［１３］。 该理论在 Ｎ－Ｓ 方程组及相应湍流

模型数值计算方程组的基础上， 引入加权物性参数的

概念， 将气液两相流视为可压缩的均匀单相流， 并求

解物性参数加权后的平均 Ｎ－Ｓ 方程组和对应的湍流

数值方程组。 加权物性参数的定义为

Ｘｍ ＝Ｘｖαｖ＋Ｘ ｌ（１－αｖ） （１）
式中： 下标 ｌ 代表液相； ｖ 代表气相； ｍ 代表加

权混合相； α 为体积分数 （αｖ ＋αｌ ＝ １）； Ｘ 可代表密

度 ρ、 动力黏度 μ 以及热导率 ｋ 等流体物性参数。

混合相的基本控制方程组中引入了相体积分数这

一变量， 通常采用质量输运方程求解。 均相平衡流理

论与质量输运方程一并构成了目前最为常用的均质多

相质量输运模型。 该模型假设相间无滑移， 并通过将

空化初生和溃灭过程引入到质量输运方程源项的方式

来体现空化现象的本质。 以液相体积分数作为求解变

量的质量输运方程形式为

∂
∂ｔ

αｌρｌ( ) ＋ Δ· ρｌＵ( ) ＝Ｒｃ－Ｒｅ （２）

式中： 源项 Ｒｅ 和 Ｒｃ 分别代表空化初生 （汽化）
和空化溃灭 （凝结） 的质量输运率； Ｕ 为混合相速

度矢量。
１􀆰 ２　 空化模型

在均相平衡流理论和相质量输运方程基础上， 进

一步建立空化模型的根本目的是在不同数值模拟条件

下， 给出最合理的质量输运源项表达式。 目前， 大多

数空化模型是基于简化的 Ｒａｙｌｅｉｇｈ－Ｐｌｅｓｓｅｔ 空泡动力

学方程发展而来的。 Ｒａｙｌｅｉｇｈ－Ｐｌｅｓｓｅｔ 空泡动力学方程

（Ｒ－Ｐ 方程） ［１４］的形式为

ｐｖ（ＴＢ）－ｐ¥

ρｌ

＝ＲＢ

ｄ２ＲＢ

ｄｔ２
＋ ３
２

ｄＲＢ

ｄｔ
æ

è
ç

ö

ø
÷

２

＋
４υｌ

ＲＢ

ｄＲＢ

ｄｔ
＋ ２Ｓ
ρｌＲＢ

（３）
式中： ｐｖ（ＴＢ）为空泡温度下的饱和蒸汽压力； ｐ¥

为未扰动压力； ＲＢ 为空泡半径 （球形）； Ｓ 为表面张

力系数； ρｌ 为液相密度； υｌ 为液相运动黏度。
基于两相间无滑移的物理条件 （无表面张力和黏

性）， 进一步忽略二阶导数项， 可得到普遍的简化 Ｒ－Ｐ
方程：

ｄＲＢ

ｄｔ
＝ ２

３
ｐｖ ＴＢ( ) －ｐ¥

ρｌ
（４）

在忽略热力学效应的前提下， 继续推导式 （４）
可得到气液两相间的质量输运率：

ｄｍ
ｄｔ

＝
３αｖρｖ

ＲＢ

ｄＲＢ

ｄｔ
（５）

为考虑空化初生 （汽化） 和溃灭 （凝结） 速率

的差异， ＺＷＡＲＴ 等［１５］ 对质量输运率表达式 （５） 进

行了修正， 给出了更加合理的气化和凝结输运源项：
当 ｐ＜ｐｖ（Ｔ¥）时， 空泡产生 （气化）， 汽化源项为

Ｒｅ ＝Ｃｖａｐ

３αｎｕｃρｖ（１－αｖ）
ＲＢ

２
３

ｐｖ（Ｔ¥）－ｐ
ρｌ

（６）

当 ｐ＞ｐｖ（Ｔ¥）时， 空泡溃灭 （凝结）， 凝结源项为

Ｒｃ ＝Ｃｃｏｎｄ

３αｖρｖ

ＲＢ

２
３

ｐ－ｐｖ（Ｔ¥）
ρｌ

（７）

式中： ｐ 为流场静压力； ｐｖ（Ｔ¥）为未扰动温度下
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的饱和蒸汽压； αｎｕｃ为空化核体积分数； Ｃｖａｐ和 Ｃｃｏｎｄ分

别为汽化和凝结经验系数。
式（６）与（７）统称为 ＺＷＡＲＴ 空化模型［１５］ （Ｒ－Ｐ

空化模型）。
２　 仿真计算方法

２􀆰 １　 几何模型及参数

文中研究对象是低温火箭发动机涡轮泵中的浮动环

密封。 为研究浮动环密封间隙急剧变化对流场特性及密

封性能的影响， 几何建模时引入了进、 出口过渡段， 如

图 １ （ａ） 和 （ｂ） 所示。 详细的几何参数见表 １。

图 １　 浮动环密封几何模型

Ｆｉｇ􀆰 １　 Ｇｅｏｍｅｔｒｉｃａｌ ｍｏｄｅｌ ｏｆ ｆｌｏａｔｉｎｇ ｒｉｎｇ ｓｅａｌ： （ａ） ｔｈｒｅｅ
ｄｉｍｅｎｓｉｏｎａｌ ｄｉａｇｒａｍ； （ｂ） ｔｗｏ ｄｉｍｅｎｓｉｏｎａｌ ｄｉａｇｒａｍ

表 １　 浮动环密封几何参数

Ｔａｂｌｅ １　 Ｇｅｏｍｅｔｒｉｃａｌ ｐａｒａｍｅｔｅｒｓ ｏｆ ｆｌｏａｔｉｎｇ ｒｉｎｇ ｓｅａｌ
项目 数值

密封段长度 Ｌ ／ ｍｍ ９
进口段长度 Ｌｉｎ ／ ｍｍ １．５
出口段长度 Ｌｏｕｔ ／ ｍｍ ３
偏心率（＋ｙ 方向）ε ０～０．８

２􀆰 ２　 仿真计算设置

文中以低温液氮作为真实密封介质， 计算中边界

条件的设置见表 ２。

表 ２　 边界条件设置

Ｔａｂｌｅ ２　 Ｓｅｔｔｉｎｇｓ ｆｏｒ ｂｏｕｎｄａｒｙ ｃｏｎｄｉｔｉｏｎｓ
项目 数值

进口总压 ｐ ｉｎ ／ ＭＰａ ０．３～１．０
进口总温 Ｔｉｎ ／ Ｋ ８５、９０、９５

出口静压 ｐｏｕｔ ／ ＭＰａ ０．１５

转子转速 ｎ ／ （ ｒ·ｍｉｎ－１） ０～２５ ０００

其中： 定子面、 密封面以及转子面均设为无滑移

的光滑面； 湍流计算采用 κ－ε 模型及对应的 Ｓｃａｌａｂｌｅ
壁面函数； 收敛条件设定为小于１０－６。 对于两相流动

的仿真计算， 空化模型选择 ＺＷＡＲＴ （Ｒ－Ｐ） 模型。
２􀆰 ３　 网格划分及无关性研究

网格的数量和质量将会影响数值求解的可靠性、
收敛性和经济性。 文中所讨论的流动问题处于微米尺

寸的数量级， 因此边界层网格的优劣基本决定了流场

流动细节能否被最大化地还原和体现。 为此， 需要进

行网格无关性方面的探究。
文中对 ５°同心且带有过渡段的浮动环密封模型

（图 １ 所示模型的 １ ／ ７２） 进行六面体结构化网格划

分， 并在转子面、 密封面及过渡段与密封段衔接处等

流动参数变化显著的位置设定边界层以加密网格。 网

格细节见图 ２， 详细数据见表 ３。

图 ２　 网格细节

Ｆｉｇ􀆰 ２　 Ｄｅｔａｉｌｅｄ ｍｅｓｈ

表 ３　 网格无关性数据

Ｔａｂｌｅ ３　 Ｄａｔａ ｏｆ ｍｅｓｈ ｉｎｄｅｐｅｎｄｅｎｃｅ
方案 网格总数 首层高度 ｈ ／ ｍｍ 深度比 周向网格点数 最大纵横比 最大歪斜度 泄漏量 ｑ ／ （ｇ·ｓ－１）
Ｍｅｓｈ１ ６１ ２００ ０．００４ １．２０ １８ ４７．４４２ ９ ０．００６ ０７ ３．３７８
Ｍｅｓｈ２ ８３ ０８８ ０．００４ １．１５ １８ ３２．９１９ ０．００６ ４８ ３．３７８
Ｍｅｓｈ３ １０１ ０８８ ０．００４ １．１２ １８ ３２．２８１ ７ ０．００６ ８８ ３．３７９
Ｍｅｓｈ４ １２５ ８９２ ０．００４ １．１０ １８ ３２．２８１ ７ ０．００７ １６ ３．３７９
Ｍｅｓｈ５ １３４ ２０８ ０．００３ １．１２ １８ ４３．１３６ ９ ０．００８ ７８ ３．３７５
Ｍｅｓｈ６ ９５ ９４０ ０．００５ １．１２ １８ ２５．６３８ ５ ０．００５ ３８ ３．３８２
Ｍｅｓｈ７ １２７ ７７６ ０．００４ １．１２ ２２ ２９．４５５ ６ ０．００６ ９６ ３．３７８
Ｍｅｓｈ８ ８１ ３１２ ０．００４ １．１２ １４ ４１．２８５ ７ ０．００６ ５０ ３．３７７
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　 　 Ｍｅｓｈ１～ ８ 的数据说明： 随边界层首层高度的增

加、 深度比的减小以及周向网格点数的增加， 网格总

体质量有不同程度的提升。 综合考虑网格质量、 计算

可靠性和经济性等因素后， 文中采用Ｍｅｓｈ３ 的基本准

则对浮动环密封的完整模型 （同心及偏心） 进行网

格划分。
３　 可靠性探究

３􀆰 １　 流场合理性分析

３􀆰 １􀆰 １　 流态判别

浮动环密封间隙内的流动可以视作周向 Ｃｏｕｅｔｔｅ
流与轴向 Ｐｏｉｓｅｕｉｌｌｅ 流的复合流。 定义周向剪切雷诺

数 ＲｅＣ 与轴向压差雷诺数 ＲｅＰ 为

ＲｅＣ ＝
ΩＤｈρ
２μ

（８）

ＲｅＰ ＝
２Ｑ
πＤμ

（９）

式中： Ω 为转子角速度； Ｄ 为转子外径； ｈ 为平

均节流间隙； ρ 为介质密度； μ 为介质动力黏度； Ｑ
为质量泄漏量。

根据判别流态的流动因子法， 定义流动因子［１６］：

ａ＝
ＲｅＣ

１ ６００
æ

è
ç

ö

ø
÷

２

＋
ＲｅＰ
９００

æ

è
ç

ö

ø
÷

２

（１０）

其中： 当 ａ＞１ 时， 流态为充分湍流； 当 ａ＜
９
１６

时，

流态为层流。
当 Ω＝ １ ８８５ ｒａｄ ／ ｓ， Ｔｉｎ ＝ ９０ Ｋ， ｐ ｉｎ ＝ ０􀆰 ８ ＭＰａ 时，

有： ρ
－
＝ ７５２􀆰 ４ ｋｇ ／ ｍ３， μ

－
＝ ６􀆰 １ × １０－６ Ｐａ·ｓ， Ｑ ＝ ０􀆰 ２１

ｋｇ ／ ｓ。 由式 （１０） 得 ａ≫１， 因此与湍流的仿真设定

相吻合。
３􀆰 １􀆰 ２　 单相流场

当 Ｔｉｎ ＝ ９０ Ｋ， ｐ ｉｎ ＝ ０􀆰 ８ ＭＰａ， Ω ＝ １ ８８５ ｒａｄ ／ ｓ 时，
仿真计算可得： 流域温度变化在 ８９􀆰 ８５ ～ ９０􀆰 ６６ Ｋ 范

围内， 定 压 比 热 容 变 化 在 ２ ４２３􀆰 ４ ～ ２ ５０６􀆰 ７
Ｊ ／ （ｋｇ·Ｋ） 范 围 内， 密 度 变 化 在 ７４７􀆰 ９３ ～ ７５６􀆰 ８１
ｋｇ ／ ｍ３范围内。 流域内密度和定压比热容的波动相对

温度较大， 证明了采用真实介质模型的合理性， 因此

在两相流计算中继续使用。
图 ３ 分别给出了密封进口附近的速度云图和密封

出口附近的速度矢量图。 分析图 ３ 可知： １ 处为流体

撞击到静子面 （ Ｓｔａｔｏｒ Ｆａｃｅ） 后形成的流动滞止区

域， 且速度在靠近进口处有所恢复； ２ 处流道面积突

然减小， 形成一个贴近密封面的低速区域； ３ 处位于

密封面和转子面， 速度值满足仿真设定的壁面无滑移

条件； ４ 处为流体在黏性与突扩流域双重作用下形成

的旋涡区， 而过渡段足够的长度保证了流体的单向

流出。
综上所述， 仿真结果符合流体的基本流动规律，

从而证实了单相模型仿真设定的合理性。

图 ３　 密封进口附近速度云图与密封出口附近速度矢量图

Ｆｉｇ􀆰 ３　 Ｃｏｎｔｏｕｒ ｏｆ ｖｅｌｏｃｉｔｙ ｎｅａｒ ｔｈｅ ｅｎｔｒａｎｃｅ ｏｆ ｓｅａｌ （ａ） ａｎｄ
ｖｅｃｔｏｒｇｒａｐｈ ｏｆ ｖｅｌｏｃｉｔｙ ｎｅａｒ ｔｈｅ ｅｘｉｔ ｏｆ ｓｅａｌ （ｂ）

３􀆰 １􀆰 ３　 两相流场

图 ４ 分别给出了 Ｔｉｎ ＝ ９０ Ｋ， ｐ ｉｎ ＝ ０􀆰 ８ ＭＰａ， ε ＝
０􀆰 ６ 时， 最小间隙处密封出口附近的未修剪压力 ｐａｂｓｎｃ

（两相流场的真实压力， 用于计算输运源项， 后文统

称压力）、 气相体积分数 ＶＦ 及相间质量输运率 Ｒｅ

云图。
由图 ４ （ａ）、 （ｂ） 可知： １ 处压力高于当地饱和

蒸汽压， 空化尚未发生， 当地气相体积分数为 ０； 压

力沿轴向继续降低， 直至引发空化， 如 ２ 处所示， 且

气相体积分数随压力降低而逐渐升高； ３ 处为流道突

变形成的低压区， 介质已基本呈现出完全气相的

状态。
由式 （６） 可知， ＺＷＡＲＴ 空化模型中的相间质

量输运率 Ｒｅ 与多种因素相关：

Ｒｅ∝ρｖ（１－αｖ）
ｐｖ－ｐａｂｓｎｃ

ρｌ
（１１）

如图 ４ （ ｃ） 所示： １ 处未发生空化， 不存在两

相间的质量输运作用， Ｒｅ ＝ ０。 随着介质压力下降，
气相体积分数有所上升， 而两相介质密度的波动幅度

很小 （７５２􀆰 ０ ｋｇ ／ ｍ３ ＜ρｌ ＜ ７５４􀆰 ７ ｋｇ ／ ｍ３， １３􀆰 ２ ｋｇ ／ ｍ３ ＜
ρｖ＜１３􀆰 ８ ｋｇ ／ ｍ３）， 因此 Ｒｅ 在介质从 １ 处运动至 ２ 处

的过程中有增大的趋势， 压差 ｐｖ －ｐａｂｓｎｃ作为该区域决

定 Ｒｅ 的主导因素； 当介质进一步向密封出口运动时，
轴向压力梯度开始减小， 气相体积分数 αｖ 成为影响

Ｒｅ 的主要原因。 ３ 处低压区内介质已接近完全气相，
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ｐｖ－ｐａｂｓｎｃ虽然很大， 但 １－αｖ→０， 故 Ｒｅ→０。
综上所述， 仿真结果符合空化的基本原理与规

律， 从而证实了两相模型仿真设定的合理性。

图 ４　 最小间隙处密封出口附近的压力、 气相体积

分数和相间质量输运率云图

Ｆｉｇ􀆰 ４　 Ｃｏｎｔｏｕｒｓ ｏｆ ｐａｂｓｎｃ， ＶＦ ａｎｄ Ｒｅｎｅａｒ ｔｈｅ ｅｘｉｔ ｏｆ ｔｈｅ ｓｅａｌ ａｔ
ｍｉｎｉｍｕｍ ｃｌｅａｒａｎｃｅ： （ａ） ｐｒｅｓｓｕｒｅ ｎｅｐｈｏｇｒａｍ； （ｂ） ｇａｓ
ｐｈａｓｅ ｖｏｌｕｍｅ ｆｒａｃｔｉｏｎｎｅｐｈｏｇｒａｍ； （ｃ） ｉｎｔｅｒｐｈａｓｅ
ｍａｓｓ ｔｒａｎｓｐｏｒｔ ｒａｔｅ ｎｅｐｈｏｇｒａｍ

３􀆰 ２　 试验与理论分析

为进一步探究数值仿真的可靠性， 以泄漏量 Ｑ
为研究对象， 通过与理论计算公式及台架试验结果的

对比， 综合分析单相和两相仿真计算的准确性。 计算

所用基本条件： ε ＝ ０、 ０􀆰 ２、 ０􀆰 ４、 ０􀆰 ６、 ０􀆰 ８， Ω ＝
１ ８８５ ｒａｄ ／ ｓ， Ｔｉｎ ＝ ９５ Ｋ， ｐ ｉｎ ＝ ０􀆰 ７、 ０􀆰 ８ ＭＰａ， ｐｏｕｔ ＝
０􀆰 １５ ＭＰａ。 试验传感器测得： 进口温度 ９４～９６ Ｋ， 进

口压力 ０􀆰 ７～０􀆰 ８ ＭＰａ。
湍流泄漏量的理论计算公式为

Ｑ＝πＤρｈＡ－０．５ ２Δｐ
ρ

æ

è
ç

ö

ø
÷

０．５

（１２）

Ａ＝λＬ
２ｈ

＋ξｉｎ＋ξｏｕｔ （１３）

λ＝ ０．３０７Ｒｅ－０．２４
Ｐ １＋

４９Ｒｅ２Ｃ
６４Ｒｅ２Ｐ

æ

è
ç

ö

ø
÷

０．３８

（１４）

式中： Δｐ 为进出口压差； Ａ 为综合阻力系数； λ
为沿程阻力系数； ξｉｎ、 ξｏｕｔ 为进出口局部阻力系数，
分别取 ０􀆰 ５ 和 １􀆰 ０。 其余物理量意义同式 （８）、 （９）。

图 ５ 给出了通过 ４ 种方式获取的不同偏心率下的

泄漏量， 即单相流仿真、 理论公式计算、 两相流仿真

及台架试验 （无法获取瞬时偏心率）。 图中， ＣＡ 代

表单向流， ＣＡＶ 代表两相流。 由图 ５ 可知： 单相流

仿真值与理论公式计算值相差微小， 证明了单相流计

算结果的合理性； 而由于理论公式未考虑两相流等复

杂情况， 因此其结果与试验测量值相差较大。 由于台

架试验过程的敏感性， 任何微小扰动均会破坏密封的

稳定工作状态， 因此试验所测值是一个波动范围

（偏心率不可测， 置于图 ５ 中仅用于比较分析）。 虽

然建模时无法全面考虑整个试验系统， 但两相流假设

最贴近试验中所发生的真实流动情况。 经计算， 两相

流仿真值与试验值的相对误差为 １４􀆰 ０％ ～ １７􀆰 ４％， 具

有较高的可靠性 （误差主要来源于质量流量计的测

量偏差以及试验系统内其他组件的影响， 如密封下游

管路等）。

图 ５　 ４ 种方式获取的不同偏心率下的泄漏量

Ｆｉｇ􀆰 ５　 Ｌｅａｋａｇｅ ｒａｔｅ ａｔ ｄｉｆｆｅｒｅｎｔ ｅｃｃｅｎｔｒｉｃｉｔｙ
ａｃｑｕｉｒｅｄ ｂｙ ｆｏｕｒ ｍｅｔｈｏｄｓ

综上所述： 仿真结果既满足设定的计算条件， 符

合客观的事实规律， 与试验值的相对误差也在合理范

围之内。 因此， 文中的仿真计算具有很高的可靠性。
４　 计算结果及分析

４􀆰 １　 典型流场特性分析

采用以下条件计算了浮动环密封的流场特性：
Ｔｉｎ ＝ ８５ Ｋ， ｐｉｎ ＝０􀆰 ４ ＭＰａ， ｎ＝１８ ０００ ｒ ／ ｍｉｎ， ε＝０、 ０􀆰 ６。

图 ６ 和图 ７ 分别给出了单相流在 ε ＝ ０、 ０􀆰 ６ 以及
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两相流在 ε ＝ ０􀆰 ６ 时的转子面压力分布。 可以定性看

出： 单相流时， 转子的偏心使周向压力分布不再均

匀， 越靠近密封的最大间隙位置， 压力越低； 沿轴向

压力持续降低， 且在密封出口位置附近降到出口静压

值 ０􀆰 １５ ＭＰａ 以下。 而对于两相流， 密封进口处最小

间隙附近的压力要高于最大间隙附近， 在密封出口处

附近却呈现出相反的规律， 并且两相流压力比同位置

处单相流压力更高一些。

图 ６　 ε＝ ０ 和 ε＝ ０􀆰 ６ 时转子面压力分布对比 （单相）
Ｆｉｇ􀆰 ６　 Ｃｏｍｐａｒｉｓｏｎ ｏｆ ｐｒｅｓｓｕｒｅ ｄｉｓｔｒｉｂｕｔｉｏｎ ｏｆ ｒｏｔｏｒ

（ｓｉｎｇｌｅ ｐｈａｓｅ）： （ａ） ε＝ ０； （ｂ） ε＝ ０􀆰 ６

图 ７　 空化和单相时转子面压力分布对比 （ε＝ ０􀆰 ６）
Ｆｉｇ􀆰 ７　 Ｃｏｍｐａｒｉｓｏｎ ｏｆ ｐｒｅｓｓｕｒｅ ｄｉｓｔｒｉｂｕｔｉｏｎ ｏｆ ｒｏｔｏｒ ｗｈｅｎ

（ε＝ ０􀆰 ６）： （ａ） ｃａｖｉｔａｔｉｏｎ； （ｂ） ｓｉｎｇｌｅ ｐｈａｓｅ

４􀆰 １􀆰 １　 轴向流场特性

为更加全面地展现流场的压力分布规律， 图 ８ 和

图 ９ 分别给出了单相流和两相流在 ε ＝ ０、 ０􀆰 ６ 条件

下， 压力与气相体积分数沿密封间隙轴向的分布

规律。
由图 ８ 可知： 单相流时， 同心状态下压力的分布

是轴对称的； 而偏心状态下最小间隙的压力要高于最

大间隙， 体现出楔形效应。 进一步从图 ９ 总结出如下

规律： 当压力值低于对应温度下的饱和蒸汽压值时，
空化便会发生， 并且气相体积分数会随着压力的降低

而增加； 最小间隙附近的压力会在密封出口位置附近

急剧下降而低于最大间隙附近对应位置处的压力； 最

小间隙附近的体积分数在密封出口位置附近增长迅

速， 并且基本达到完全气相的程度， 而最大间隙附近

则增长较为缓慢， 且空化程度较低， 同心状态时的空

化规律介于二者之间。

图 ８　 ε＝ ０ 和 ε＝ ０􀆰 ６ 时轴向压力分布对比 （单相）
Ｆｉｇ􀆰 ８　 Ｃｏｍｐａｒｉｓｏｎ ｏｆ ａｘｉａｌ ｐｒｅｓｓｕｒｅ ｄｉｓｔｒｉｂｕｔｉｏｎ ｗｈｅｎ

ε＝ ０ ｏｒ ε＝ ０􀆰 ６ （ｓｉｎｇｌｅ ｐｈａｓｅ）

图 ９　 ε＝ ０ 和 ε＝ ０􀆰 ６ 时轴向压力、 体积分数分布对比

Ｆｉｇ􀆰 ９　 Ｃｏｍｐａｒｉｓｏｎ ｏｆ ａｘｉａｌ ｐａｂｓｎｃ ａｎｄ ＶＦ

ｄｉｓｔｒｉｂｕｔｉｏｎ ｗｈｅｎ ε＝ ０ ｏｒ ε＝ ０􀆰 ６

图 １０ 进一步给出了在 ε ＝ ０、 ０􀆰 ６ 时， 最大间隙

和最小间隙位置处密封出口附近的空化情况。 从图

１０ 可知： 最小间隙处空化的起始位置距离模型出口

最远， 并且空化区域已经延伸到密封段内部， 最大间

隙处距离出口最近， 而同心状态时居中。
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图 １０　 ε＝ ０ 和 ε＝ ０􀆰 ６ 时最大、 最小间隙处密封出口附近空化情况

Ｆｉｇ􀆰 １０　 Ｃａｖｉｔａｔｉｏｎ ａｒｏｕｎｄ ｔｈｅ ｓｅａｌ ｅｘｉｔ ａｔ ｍｉｎ ｃｌｅａｒａｎｃｅ ｗｈｅｎ ε＝ ０ （ａ）， ｍｉｎ ｃｌｅａｒａｎｃｅ ｗｈｅｎ ε＝ ０􀆰 ６ （ｂ），
ｍａｘ ｃｌｅａｒａｎｃｅ ｗｈｅｎ ε＝ ０ （ｃ）， ｍａｘ ｃｌｅａｒａｎｃｅ ｗｈｅｎ ε＝ ０􀆰 ６ （ｄ）

４􀆰 １􀆰 ２　 周向流场特性

图 １１、 图 １２ 分别给出了 ε ＝ ０、 ０􀆰 ６ 时不同轴向

位置处周向压力和气相体积分数的分布规律， 容易得

到： Ｚ＜８􀆰 ９ ｍｍ 时空化尚未出现， 周向压力的最值位

置处于间隙最值位置附近， 符合楔形效应所描述的特

征； Ｚ＝ ８􀆰 ９ ｍｍ 时， 最小间隙附近压力最先下降到饱

和蒸汽压值以下， 液氮开始汽化； Ｚ 进一步增大， 远

离最小间隙各处的压力值也开始持续降低， 空化区域

逐渐向最大间隙处扩大， 并且两间隙最值位置的空化

程度也在逐渐逼近。 进一步发现： 同心时周向体积分

数亦呈现出均匀分布的特点； 体积分数一定程度上可

以反映压力的变化规律。

图 １１　 ε＝ ０􀆰 ６ 时不同轴向位置处周向压力分布对比 （空化）
Ｆｉｇ􀆰 １１　 Ｃｏｍｐａｒｉｓｏｎ ｏｆ ｃｉｒｃｕｍｆｅｒｅｎｔｉａｌ ｐａｂｓｎｃ ａｔ ｄｉｆｆｅｒｅｎｔ

ａｘｉａｌ ｌｏｃａｔｉｏｎｓ ｗｈｅｎ ε＝ ０􀆰 ６ （ｃａｖｉｔａｔｉｏｎ）

图 １２　 ε＝ ０ 和 ε＝ ０􀆰 ６ 时不同轴向位置处体积分数分布对比

Ｆｉｇ􀆰 １２　 Ｃｏｍｐａｒｉｓｏｎ ｏｆ ｃｉｒｃｕｍｆｅｒｅｎｔｉａｌ ＶＦ ａｔ ｄｉｆｆｅｒｅｎｔ
ａｘｉａｌ ｌｏｃａｔｉｏｎｓ ｗｈｅｎ ε＝ ０ ｏｒ ε＝ ０􀆰 ６

４􀆰 ２　 密封特性分析

考虑进出口过渡段后浮动环密封模型的密封特性

通常可由泄漏量 Ｑ 、 密封力 Ｆ 、 偏位角 φ （定义见图

１３） 以及进口流动损失系数 ξ 等参数来综合衡量。

图 １３　 偏位角示意

Ｆｉｇ􀆰 １３　 Ｓｃｈｅｍａｔｉｃ ｏｆ ａｎｇｌｅ ｏｆ ｄｉｓｐｌａｃｅｍｅｎｔ

４４１ 润滑与密封 第 ４７ 卷



利用 ＣＦＤ 求出密封间隙内流场的压力、 速度以

及物性参数分布后， 便可由式 （１５） — （１８） 得到

各参数。

Ｑ ＝ ∫（Ｗ·ｎ）·ρｄＡ （１５）

ξ ＝
２（ｐ１ － ｐ２）

ρ２Ｗ
２
２

－ １ （１６）

Ｆｘ ＝ ∬
Ａ

ｐｃｏｓθｄｓ ＝
１
２ ∫

Ｌ

０
∫２π

０
ｐＬｄｃｏｓθｄθｄｚ

Ｆｙ ＝ ∬
Ａ

ｐｓｉｎθｄｓ ＝
１
２ ∫

Ｌ

０
∫２π

０
ｐＬｄｓｉｎθｄθｄｚ

Ｆ ＝ Ｆ２
ｘ ＋ Ｆ２

ｙ

ì

î

í

ï
ï
ï

ï
ï
ï

（１７）

φ ＝
ａｒｃｔａｎ

Ｆｙ

Ｆｘ

æ

è
ç

ö

ø
÷ 　 　 　 ｉｆ　

Ｆｙ

Ｆｘ

＞ ０

π ＋ ａｒｃｔａｎ
Ｆｙ

Ｆｘ

æ

è
ç

ö

ø
÷ ｉｆ　

Ｆｙ

Ｆｘ

＜ ０

ì

î

í

ï
ïï

ï
ï

（１８）

式中： Ｗ 为流体轴向速度矢量； ｎ 为横截面法向

量； ρ 为可压缩流体密度； ｐ 为流场压力； Ｌ 为密封

段长度； ｄ 为密封面内径； ｐ１ 为 Ｚ＝ －０􀆰 ０１ ｍｍ 截面处

流体的平均压力； ｐ２、 ρ２、 Ｗ２ 分别为 Ｚ ＝ ０􀆰 ０１ ｍｍ 截

面处流体的平均压力、 密度和轴向速度。
４􀆰 ２􀆰 １　 进口压力和进口温度的影响

图 １４ 分别展示了不同进口压力 ｐ ｉｎ和进口温度 Ｔｉｎ

组合下泄漏量、 进口损失系数、 密封分力、 密封合力

以及偏位角的变化规律。 计算条件为： ε ＝ ０􀆰 ２， ｎ ＝
１８ ０００ ｒ ／ ｍｉｎ， ｐ ｉｎ ＝ ０􀆰 ５～１􀆰 ０ ＭＰａ， Ｔｉｎ ＝ ８５、 ９０ Ｋ。

进出口压差是驱动流体轴向流动的主要动力源，
进口压力的提高会使泄漏量增大； 对于两相流， 在静

压力低于饱和蒸汽压值的区域内会出现空化， 从而使

气液两相流体的平均密度发生急剧下降。 因此， 两相

流泄漏量往往要低于单相流动， 如图 １４ （ ａ） 所示

（ＳＰ 代 表 单 相 流， ＣＡＶ 代 表 两 相 流， 后 文 图 注

相同）。
对于单相流， 流场只有液相介质， 温度的微小

改变只会小程度地改变流体的物性参数， 流场特性

主要取决于进出口压差， 如图 １５ 所示。 因此， 在

温度变化不大的前提下， 浮动环密封的各个性能参

数基本呈现出一致的变化趋势， 如图 １４ （ ａ）、 （ ｂ）
和 （ｃ） 所示。 对于两相流， 进口温度的变化会改

变液氮的饱和蒸汽压值。 简言之： 相同进口压力

时， 进口温度越低， 液相介质越难发生空化， 密封

出口附近的空化区域则越小， 两相介质在密封出口

处的平均密度就越大， 泄漏量也越大， 如图 １６ 和

图 １７ 所示。

图 １４　 Ｔｉｎ ＝ ８５、 ９０ Ｋ 时密封特性参数

随进口压力的变化 （单相与空化）
Ｆｉｇ􀆰 １４　 Ｃｈａｎｇｅ ｏｆ ｓｅａｌｉｎｇ ｃｈａｒａｃｔｅｒｉｓｔｉｃ ｐａｒａｍｅｔｅｒｓ ｗｉｔｈ ｉｎｌｅｔ

ｐｒｅｓｓｕｒｅ ｗｈｅｎ Ｔｉｎ ｉｓ ８５ Ｋ ａｎｄ ９０ Ｋ （ｓｉｎｇｌｅ ｐｈａｓｅ ｖｓ􀆰
ｃａｖｉｔａｔｉｏｎ）： （ａ） Ｑ ＆ ξ； （ｂ） Ｆｘ ＆ Ｆｙ； （ｃ） Ｆ ＆ φ

图 １５　 ｐ ｉｎ ＝ ０􀆰 ６ ＭＰａ 时密封面压力分布对比 （单相）
Ｆｉｇ􀆰 １５　 Ｃｏｍｐａｒｉｓｏｎ ｏｆ ｐｒｅｓｓｕｒｅ ｄｉｓｔｒｉｂｕｔｉｏｎ ｏｆ ｓｅａｌ ｗｈｅｎ

ｐ ｉｎ ＝ ０􀆰 ６ ＭＰａ （ｓｉｎｇｌｅ ｐｈａｓｅ）： （ａ）
Ｔｉｎ ＝ ８５ Ｋ； （ｂ） Ｔｉｎ ＝ ９０ Ｋ
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图 １６　 ｐ ｉｎ ＝ ０􀆰 ５ ＭＰａ 时最大间隙密封出口附近密度分布

Ｆｉｇ􀆰 １６　 Ｄｅｎｓｉｔｙ ｄｉｓｔｒｉｂｕｔｉｏｎ ａｒｏｕｎｄ ｔｈｅ ｓｅａｌ ｅｘｉｔ ａｔ ｍａｘ
ｃｌｅａｒａｎｃｅ ｗｈｅｎ ｐ ｉｎ ＝ ０􀆰 ５ ＭＰａ： （ａ） Ｔｉｎ ＝
８５ Ｋ； （ｂ） Ｔｉｎ ＝ ９０ Ｋ

图 １７　 ｐ ｉｎ ＝ ０􀆰 ５ ＭＰａ 时最大间隙密封出口附近体积分数分布

Ｆｉｇ􀆰 １７　 Ｖｏｌｕｍｅ ｆｒａｃｔｉｏｎ ｄｉｓｔｒｉｂｕｔｉｏｎ ａｒｏｕｎｄ ｔｈｅ ｓｅａｌ ｅｘｉｔ
ａｔ ｍａｘ ｃｌｅａｒａｎｃｅ ｗｈｅｎ ｐ ｉｎ ＝ ０􀆰 ５ ＭＰａ：
（ａ） Ｔｉｎ ＝ ８５ Ｋ； （ｂ） Ｔｉｎ ＝ ９０ Ｋ

对于单相流， 进口损失系数将随着进口压力的提

高而小幅增大； 对于两相流， 进口过渡段附近形成的

低压区是诱发空化的潜在动力。 仿真试验可以进一步

得到： 当进口压力提高到某临界值时， 密封最大间隙

附近进口处将会出现空化， 进而改变密封进口截面附

近流体的压力分布、 速度分布及物性参数分布等， 也

就从本质上改变了进口损失系数的分布规律， 如图

１４ （ａ） 所示。
密封力主要取决于流场中密封面压力的分布特

点。 流体流经偏心形成的发散和收敛间隙后将引起不

均匀的周向压力分布 （楔形效应）。 单相流时， 楔形

效应使作用在密封面上 ｙ 方向的合力 Ｆｙ有使密封偏

心率减小而与转子同心的趋势 （数值为正）， 如图 ８
和图 １５ 所示。 两相流时， 密封出口附近会出现空化，
且大、 小间隙附近的空化情况不尽相同： 大间隙密封

段出口附近平均压力会大于小间隙， 如图 １１ 所示。
这便会使作用在该部分密封段上的密封力有加剧偏心

的效果 （数值为负）， 同时也能抵消部分使密封恢复

同心的力。 因此， 两相流的 Ｆｙ要偏小于单相流。 此

外， 进口温度越低意味着空化位置越靠近密封出口，
力的抵消作用就越弱， 最终便体现出更大的 Ｆｙ 值，
如图 １７ 和图 １８ 所示。 最后， 随进口压力升高， 间隙

内压力的绝对值增大， Ｆｙ 也将随 之 增 大， 即 图

１４ （ｂ）中所呈现的规律。

图 １８　 ｐ ｉｎ ＝ ０􀆰 ５ ＭＰａ 时最小间隙密封出口附近体积分数分布

Ｆｉｇ􀆰 １８　 Ｖｏｌｕｍｅ ｆｒａｃｔｉｏｎ ｄｉｓｔｒｉｂｕｔｉｏｎ ａｒｏｕｎｄ ｔｈｅ ｓｅａｌ ｅｘｉｔ ａｔ ｍｉｎ

ｃｌｅａｒａｎｃｅ ｗｈｅｎ ｐ ｉｎ ＝ ０􀆰 ５ ＭＰａ： （ａ） Ｔｉｎ ＝ ８５ Ｋ；
（ｂ） Ｔｉｎ ＝ ９０ Ｋ

转子 ｙ 方向偏心引起的压力不均匀性也会在 ｘ
方向产生密封力 Ｆｘ。 由图 １４ （ ｂ） 可知： 进口压力

的提高会加剧这种不对称性， 且单相流时更加明

显。 从总体上看， Ｆｘ 在数值上要远小于 Ｆｙ， 对密封

合力及偏位角的贡献也较小， 因此密封合力的变化

趋势基本与 Ｆｙ相一致。 偏位角微小的变化暗示了密

封合力的方向大致集中在最小间隙附近， 并且具备

使密封恢复同心状态的能力， 只不过这种能力在单

相流时更强， 并且对进口压力的变化也更为敏感，
如图 １４ （ｃ） 所示。
４􀆰 ２􀆰 ２　 偏心率的影响

图 １９ 分别展示了不同偏心率 ε 和进口温度 Ｔｉｎ组

合下泄漏量、 进口损失系数、 密封分力、 密封合力以

及偏位角的变化规律。 计算条件为： ε＝ ０～ ０􀆰 ８， ｐ ｉｎ ＝
０􀆰 ５ ＭＰａ， ｎ＝ １８ ０００ ｒ ／ ｍｉｎ， Ｔｉｎ ＝ ８５、 ９０ Ｋ。

由图 １９ （ａ） 可知： 单相流时， 进口温度对泄漏

量和进口损失系数的影响依然很小； 两相流时， 温度

越低， 泄漏量越大。 这与图 １４ （ａ） 中结论一致。 偏

心率增大， 一方面使密封有效间隙略有增大， 泄漏量

增加； 另一方面会加剧周向压力分布的不均匀性， 如

图 ２０ 所示， 但其平均效果一定程度上削弱了流动

损失。
偏心率的增加加剧了压力不均匀性， 使密封分力

与合力均有所增大。 两相流时 Ｆｙ更小， 且随进口温

度提高而减小， 这与图 １４ （ｂ） 中结论相一致。
从偏位角的角度来看， 单相流与 ８５ Ｋ 两相流时

密封的合力方向集中在最小间隙位置附近， 有使密封

与转子同心的趋势， 且偏心率越大越显著； 而 ９０ Ｋ
两相流时密封的合力方向在大偏心率下会偏离最小间

隙位置附近， 这是强楔形效应与空化效应综合作用的

结果。
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图 １９　 Ｔｉｎ ＝ ８５、 ９０ Ｋ 时密封特性参数

随偏心率的变化 （单相与空化）
Ｆｉｇ􀆰 １９　 Ｃｈａｎｇｅ ｏｆ ｓｅａｌｉｎｇ ｃｈａｒａｃｔｅｒｉｓｔｉｃ ｐａｒａｍｅｔｅｒｓ ｗｉｔｈ

ｅｃｃｅｎｔｒｉｃｉｔｙ ｗｈｅｎ Ｔｉｎ ｉｓ ８５ Ｋ ａｎｄ ９０ Ｋ （ｓｉｎｇｌｅ
ｐｈａｓｅ ｖｓ􀆰 ｃａｖｉｔａｔｉｏｎ）： （ａ） Ｑ ＆ ξ；
（ｂ） Ｆｘ ＆ Ｆｙ； （ｃ） Ｆ ＆ φ

图 ２０　 ｐ ｉｎ ＝ ０􀆰 ４ ＭＰａ， Ｚ＝ ０􀆰 １ ｍｍ 时

周向压力随偏心率变化 （单相）
Ｆｉｇ􀆰 ２０　 Ｃｈａｎｇｅｓ ｉｎ ｃｉｒｃｕｍｆｅｒｅｎｔｉａｌ ｐｒｅｓｓｕｒｅ ｄｉｓｔｒｉｂｕｔｉｏｎ ａｔ Ｚ＝ ０􀆰 １

ｍｍ ａｓ ε ｉｎｃｒｅａｓｅｓ ｗｈｅｎ ｐ ｉｎ ＝ ０􀆰 ４ ＭＰａ （ｓｉｎｇｌｅ ｐｈａｓｅ）

４􀆰 ２􀆰 ３　 转速的影响

图 ２１ 分别展示了不同转速 ｎ 下泄漏量、 进口损

失系数、 密封分力、 密封合力以及偏位角的变化规

律。 计算条件为： ｐ ｉｎ ＝ ０􀆰 ６ ＭＰａ， ε ＝ ０􀆰 ６， ｎ ＝ ０ ～
２５ ０００ ｒ ／ ｍｉｎ， Ｔｉｎ ＝ ８５ Ｋ。

图 ２１　 Ｔｉｎ ＝ ８５ Ｋ 时密封特性参数随转速的变化 （单相与空化）
Ｆｉｇ􀆰 ２１　 Ｃｈａｎｇｅ ｏｆ ｓｅａｌｉｎｇ ｃｈａｒａｃｔｅｒｉｓｔｉｃ ｐａｒａｍｅｔｅｒｓ ｗｉｔｈ ｓｐｅｅｄ

ｗｈｅｎ Ｔｉｎ ｉｓ ８５ Ｋ （ｓｉｎｇｌｅ ｐｈａｓｅ ｖｓ． ｃａｖｉｔａｔｉｏｎ）：
（ａ） Ｑ ＆ ξ； （ｂ） Ｆｘ ＆ Ｆｙ； （ｃ） Ｆ ＆ φ

在相同压差的条件下提高转子转速， 会使流体周

向分速度增大， 周向流量增大， 轴向流量 （泄漏量）
便会有所减少， 如图 ２１ （ａ） 所示。

单相流时， 随转速降低， 周向压力的极大、 极小

值位置向最小间隙和最大间隙处逼近， 且当转速为 ０
时， 周向压力的极值位置恰好处于转子的偏心方向，
如图 ２２ 所示。 因此， 密封分力 Ｆｙ随转速降低有所增

加， 而 Ｆｘ 则有所减小 （绝对值）， 如图 ２１ （ｂ） 所示。
两相流时， 一方面， 当转速高于 １８ ０００ ｒ ／ ｍｉｎ
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时， 转速降低将会引起最大间隙附近密封进口处压力

的降低， 从而加大 ｙ 方向的压差， Ｆｙ缓慢增加， 如图

２２ 所示； 转速进一步降低， 最大间隙附近的密封进

口处便开始出现空化， 该位置处的压力进一步降低，
Ｆｙ继续增大； 当转速降低至 １０ ０００ ｒ ／ ｍｉｎ 左右时， 最

大间隙附近的空化区域开始急剧扩大直至充满整个密

封段， 这会使密封段内的压力大幅下降， 导致 Ｆｙ大

幅增长， 如图 ２３ 所示； 继续降低转速， 空化贯穿效

应的影响逐渐减弱， Ｆｙ的增长开始变得缓慢。 另一方

面， 当转速高于 １０ ０００ ｒ ／ ｍｉｎ 时， Ｆｘ 随转速降低有小

幅减小的趋势； 当空化贯穿发生后继续降低转速时，
转子旋转效应的减弱使密封段内空化区域有向 ｙｚ 平
面对称分布的趋势， Ｆｘ 逐渐减小 （绝对值）， 如图

２４ 所示。

图 ２２　 Ｔｉｎ ＝ ８５ Ｋ， ｐ ｉｎ ＝ ０􀆰 ６ ＭＰａ， Ｚ＝ ０􀆰 １ｍｍ
时周向压力分布随偏心率的变化 （单相）

Ｆｉｇ􀆰 ２２　 Ｃｈａｎｇｅｓ ｉｎ ｃｉｒｃｕｍｆｅｒｅｎｔｉａｌ ｐｒｅｓｓｕｒｅ ｄｉｓｔｒｉｂｕｔｉｏｎ ａｔ Ｚ＝
０􀆰 １ ｍｍ ａｓ ｎ ｉｎｃｒｅａｓｅｓ ｗｈｅｎ Ｔｉｎ ＝ ８５ Ｋ，
ｐ ｉｎ ＝ ０􀆰 ６ ＭＰａ （ｓｉｎｇｌｅ ｐｈａｓｅ）

图 ２３　 不同转速时最大间隙处密封进口附近体积分数分布

Ｆｉｇ􀆰 ２３　 Ｖｏｌｕｍｅ ｆｒａｃｔｉｏｎ ｄｉｓｔｒｉｂｕｔｉｏｎ ａｒｏｕｎｄ ｓｅａｌ ｅｎｔｒａｎｃｅ ａｔ ｍａｘ ｃｌｅａｒａｎｃｅ： （ａ） ｎ＝ ０；
（ｂ） ｎ＝ １０ ０００ ｒ ／ ｍｉｎ； （ｃ） ｎ＝ １８ ０００ ｒ ／ ｍｉｎ； （ｄ） ｎ＝ ２５ ０００ ｒ ／ ｍｉｎ

图 ２４　 不同转速时密封面体积分数分布 （贯穿空化）
Ｆｉｇ􀆰 ２４　 Ｖｏｌｕｍｅ ｆｒａｃｔｉｏｎ ｄｉｓｔｒｉｂｕｔｉｏｎ ｏｆ ｓｅａｌ ａｔ ｄｉｆｆｅｒｅｎｔ ｓｐｅｅｄ

（ｃａｖｉｔａｔｉｏｎ－ｐｅｎｅｔｒａｔｅｄ）： （ａ） ｎ＝ ０ ；
（ｂ） ｎ＝ ５ ０００ ｒ ／ ｍｉｎ； （ｃ） ｎ＝ １０ ０００ ｒ ／ ｍｉｎ

对于单相流， 密封合力随转速降低而稍有增加，
其方向集中在最小间隙位置附近， 波动不大， 有使密

封与转子同心对中的趋势； 对于两相流， 空化程度的

差异使密封合力变化的幅度较大， 但方向也始终分布

在最小间隙位置两侧， 对密封仍有类似的恢复作用，
如图 ２１ （ｃ） 所示。
５　 结论

（１） 同心时， 单相流和两相流的流场均具有对

称性； 偏心时， 单相流在大间隙内的流体压力要低于

小间隙， 而两相流在密封段出口附近呈现出相反

规律。
（２） 两相流偏心时， 小间隙密封出口附近的空

化程度高于大间隙； 且随着进口压力升高及转子转速

降低， 大间隙密封进口附近有发生空化的趋势。
（３） 单相流时， 各个密封特性参数随进口温度
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的变化微弱， 两相流时则体现出较强的温度相关性。
（４） 泄漏量和密封力均随进口压力升高、 偏心

率加大以及转速降低而增加， 且两相流特性值均低于

单相流对应值。
（５） 单相流进口损失系数随进口压力升高、 偏

心率减小以及转速升高而略有增加， 两相流时则对各

个参数的变化更为敏感。
（６） 单相流偏位角受各个参数变化的影响均很

小， 两相流则相对较大； 密封合力方向基本位于最小

间隙位置附近， 对密封具有同心恢复作用。
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摘要： 为提高航空发动机滚动轴承的磨损故障诊断的精度， 综合利用多种油液分析方法的优点， 提出一种航空发

动机磨损故障的模糊融合诊断方法。 首先， 针对光谱分析、 铁谱分析、 颗粒计数分析、 理化分析数据的各自特点， 基

于自定义隶属度函数对油液分析数据进行模糊化处理， 从而得到表征光谱分析、 铁谱分析、 颗粒计数分析、 理化分析

数据的证据可信度和规则可信度， 并得到综合可信度； 然后利用 Ｄ－Ｓ 证据理论实现对多种油样分析数据的决策级融合

诊断。 将提出的融合诊断方法应用于航空发动机磨损故障诊断， 利用某型发动机不同磨损时期的油液仿真分析数据对

算法进行验证， 证明了所提的方法具有很高的诊断精度和灵敏度。
关键词： 航空发动机； 磨损故障； Ｄ－Ｓ 证据理论； 融合诊断； 油液分析
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　 航空发动机主轴承、 附件传动齿轮箱的齿轮和滚
动轴承因其工作于高温、 高转速、 高载荷等恶劣、 复
杂的环境中， 极易发生磨损故障［１］。 据统计， 因机械
故障引起的航空发动机事故中， 约 ８０％是由于磨损

失效导致的［２］。 因此， 通过监测发动机磨损状态， 尽
早有效地对滚动轴承进行磨损故障诊断极其重要。

滑油监测是航空发动机健康状态评估的有效手段
之一［３］。 以光谱分析、 铁谱分析、 颗粒计数分析、 理
化分析等为代表的离线检测技术能够准确有效地实现
航空发动机磨损故障的定位、 定性和定因诊断， 已成
为当前航空发动机磨损诊断的主要方法之一。 文献
［４］指出， 单一的滑油检测方法准确率有限， 因此，
通过多种滑油检测方法进行融合诊断， 对于提高发动
机磨损故障的诊断精度具有十分重要的意义。



为提高对航空发动机滚动轴承磨损故障检测的准
确率， 学者们针对光谱、 铁谱、 理化、 颗粒计数等油
液分析结果， 采用诸如专家系统、 机器学习、 统计理
论等算法实现了发动机的磨损故障诊断［５］。 葛科宇、
张全德等［６－７］ 引入数据挖掘软件 Ｗｅｋａ， 建立了磨损
诊断的专家系统知识库， 实现了航空发动机磨损故障
的自动化、 智能化诊断。 张鹏飞等［８］在分析现有航空
发动机磨损状态评估方法不足的基础上， 提出了基于
２ 种滑油分析方法的模糊融合诊断模型， 并验证了算
法的有效性。 姜旭峰等［ ９］采用光谱－铁谱联用技术能
够有效地发现滑油中超标元素， 通过对油液监测数据
的分析以及对比铁谱图像测试系统中的特征磨粒， 预
测了磨损类型及故障部位。 ＷＡＮＧ 等［１０］ 融合了油液
检测数据和振动监测数据， 建立了基于综合决策模糊
推理的发动机故障评价模型， 并对所建立的模型进行
了验证。 以上方法均为基于单分类器的航空发动机故
障诊断， 且能够有效工作的前提是需要积累一定量的
数据样本， 因此诊断结果存在精度不高、 随机性强、
鲁棒性差的缺点［１１］。

为了解决这些缺陷， 研究者们采用信息融合的方
法整合多个分类器的分类结果， 充分利用不同诊断模
型提供的信息［１２］。 本文作者采用的 Ｄ－Ｓ 证据理论模
糊融合诊断就是一种常用的信息融合方法［１３］， 并因
其高可靠性和完善的理论背景被诸多学者用于航空发

动机磨损故障诊断中［１４］。 文振华和陈果［１５］ 基于 Ｄ－Ｓ
证据理论实现了航空发动机磨损故障的识别与诊断。
陈立波等［１６］根据滑油光谱监控和自动磨粒检测互补
的特点， 在某型航空发动机上实施滑油综合监控， 应
用 Ｄ－Ｓ 证据理论实现发动机磨损故障的模糊融合诊
断， 并开发出基于上述监控方法和信息融合诊断的滑
油监控专家系统。

本文作者针对发动机油液光谱、 铁谱、 颗粒计
数、 理化等分析数据， 提出一种基于 Ｄ－Ｓ 证据理论
的模糊融合诊断方法。 首先， 建立针对光谱、 铁谱、
颗粒计数、 理化等分析数据的证据可信度； 然后， 基
于专家经验建立相关证据对应的规则可信度； 最后，
实现基于 Ｄ－Ｓ 证据理论融合磨损故障诊断， 并依据
仿真油液分析数据对提出的方法进行了试验验证。
１　 基于 Ｄ－Ｓ 证据理论模糊融合诊断
１􀆰 １　 基于 Ｄ－Ｓ 证据理论模糊融合诊断方法

基于 Ｄ－Ｓ 证据理论模糊融合诊断目的是采用多
源数据， 实现磨损故障诊断。 具体流程如图 １ 所示，
该方法主要以油液的光谱、 铁谱、 颗粒计数和理化分
析结果数据为输入， 将 ４ 种油液分析数据的值进行模
糊化， 得到隶属于异常模糊集的隶属度； 然后基于所
获得的模糊隶属度值， 通过规则可信度得到每条规则
的综合可信度； 最后采用决策规则完成了基于 Ｄ－Ｓ
证据理论的模糊融合诊断。

图 １　 基于 Ｄ－Ｓ 证据理论模糊融合流程

Ｆｉｇ􀆰 １　 Ｂａｓｅｄ ｏｎ Ｄ－Ｓ ｅｖｉｄｅｎｃｅ ｔｈｅｏｒｙ ｆｕｚｚｙ ｆｕｓｉｏｎ ｆｌｏｗ
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１􀆰 ２　 数据模糊化

针对油液分析所得的磨损监测数据， 故障征兆集

分别为

Ｓ１ ＝ ｓ１１，ｓ
２
１，…，ｓｎ１

１{ }

Ｓ２ ＝ ｓ１２，ｓ
２
２，…，ｓｎ２

２{ }

Ｓ３ ＝ ｓ１３，ｓ
２
３，…，ｓｎ３

３{ }

Ｓ４ ＝ ｓ１４，ｓ
２
４，…，ｓｎ４

４{ }

（１）

式中： Ｓ１、 Ｓ２、 Ｓ３、 Ｓ４ 分别为光谱、 铁谱、 颗粒

计数、 理化分析方法的故障征兆集；
ｓ ｊｉ（ ｉ ＝ ｛１，２，３，４｝，ｊ ＝ ｛１，…，ｎ４｝） （２）
为 ４ 种分析方法所得具体的故障征兆元素， 具体

元素见表 １。 根据专家经验和实际的统计分析结果得

到的界限值将油液分析数据划分为 “正常、 警告、
异常” ３ 种状态。 设每种油样分析数据异常的模糊集

合分别为 Ｇ ｉ， （ ｉ＝ １， ２， …， ｎ１＋ｎ２＋ｎ３＋ｎ４）。

表 １　 故障征兆元素界限值 （部分元素）
Ｔａｂｌｅ １　 Ｆａｕｌｔ ｓｙｍｐｔｏｍ ｅｌｅｍｅｎｔ ｂｏｕｎｄａｒｙ ｖａｌｕｅｓ （ｐａｒｔ ｏｆ ｔｈｅ ｅｌｅｍｅｎｔｓ）

故障值
　 　 光谱分析（Ｓ１）　 　

Ｆｅ Ａｇ Ｃｕ

　 　 　 　 铁谱分析（Ｓ２）　 　 　 　

疲劳磨粒 球状磨粒 层状磨粒

　 　 颗粒计数分析（Ｓ３）　 　

＞１５ μｍ ＞２５ μｍ ＞５０ μｍ

　 　 理化分析（Ｓ４）　 　

酸度 黏度 闪点

警告值 ａｍ１１

１ ａｍ１２

１ ａｍ１３

１ ａｍ２１

１ ａｍ２２

１ ａｍ２３

１ ａｍ３２

１ ａｍ３３

１ ａｍ３４

１ ａｍ４１

１ ａｍ４２

１ ａｍ４３

１

异常值 ａｍ１１

２ ａｍ１２

２ ａｍ１３

２ ａｍ２１

２ ａｍ２２

２ ａｍ２３

２ ａｍ３２

２ ａｍ３３

２ ａｍ３４

２ ａｍ４１

２ ａｍ４２

２ ａｍ４３

２

　 　 首先利用自定义隶属度函数 （见图 ２） 对油液检

测数据进行模糊化处理， 得到油液分析数据隶属于数

据异常模糊集合的隶属度， 隶属度函数表达式如式

（３） 所示。

ｕ ＝

０．５ × ｘ
ａ１

　 　 　 　 　 　 　 ０ ≤ ｘ ≤ ａ１

０．５ ×
ｘ － ａ１

ａ２ － ａ１

＋ ０．５ ａ１ ＜ ｘ ≤ ａ２

１ ｘ ＞ ａ２

ì

î

í

ï
ï
ï

ï
ï
ï

（３）

式中： ａ１、 ａ２分别为警告界限值、 异常界限值；
ｘ 为故障元素的具体数值。

图 ２　 自定义隶属函数

Ｆｉｇ􀆰 ２　 Ｄｉｓｔｒｉｂｕｔｉｏｎ ｏｆ ｃｕｓｔｏｍ ｓｕｂｊｅｃｔ ｆｕｎｃｔｉｏｎ

１􀆰 ３　 建立诊断规则

根据规则推理的诊断方式， 建立通过 “油液数

据异常” 判断 “故障 Ｆ 发生” 的诊断规则。 即

ＲＵＬＥ： ＩＦ “ ｓ ｊｉ 异常” （ＣＦｓ ｊｉ）
ＴＨＥＮ “故障 Ｆ 发生” （ＣＦＲ ｊ

ｉ
）

式中： ＣＦｓ ｊｉ（ ｉ＝ ｛１，２，３，４｝， ｊ ＝ ｛１，…，ｎＮ｝）为第 ｉ
种分析方法的第 ｊ 个元素为异常的隶属度， 即为证据

ｓ ｊｉ 的可信度。
为计算各油液分析数据的证据异常度， 采用式

（３） 对相关数据进行模糊化， 并将模糊化后的值设

定为该数据的证据可信度； ＣＦＲ ｊ
ｉ
为每条规则的可信

度， 通常情况下， ＣＦＲ ｊ
ｉ
可根据具体情况取 ０～１ 之间的

任意值， 当 ＣＦＲ ｊ
ｉ
取值为 １ 时， 代表 “故障 Ｆ” 一定发

生。 在基于大量的专家知识和试验数据的基础上， 根

据每个证据建立相应的规则可信度， 且

∑
ｎＮ

ｊ ＝ １
ＣＦＲ ｊ

ｉ
＝ １　 　 （ ｉ ＝ １，２，３，４） （４）

文中元素 ｓ ｊｉ 的规则可信度如表 ２ 所示。
设 ＣＦ ｊ

ｉ 为每条规则的综合可信度。 即

ＣＦ ｊ
ｉ ＝ＣＦｓ ｊｉ

×ＣＦＲ ｊ
ｉ
（ ｉ＝｛１，２，３，４｝，ｊ＝｛１，…，ｎＮ｝） （５）

当 ＣＦＲ ｊ
ｉ
＝ １， 有

ＣＦ ｊ
ｉ ＝ＣＦｓ ｊｉ （６）
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表 ２　 规则可信度

Ｔａｂｌｅ ２　 Ｒｕｌｅ ｃｒｅｄｉｂｉｌｉｔｙ
故障分析方法 光谱分析 （Ｓ１）

故障征兆元素 Ｆｅ Ｃｒ Ｐｂ Ｃｕ Ｓｎ Ａｌ Ｎｉ Ｔｉ Ｖ Ｂａ Ｂ
规则可信度 ０．５ ０．０５ ０．０５ ０．１ ０．０５ ０．０５ ０．０２ ０．０２ ０ ０ ０

故障分析方法 光谱分析元素（Ｓ１）

故障征兆元素 Ｃａ Ｍｎ Ｐ Ａｇ Ｓｉ Ｍｇ Ｍｏ Ｋ Ｎａ Ｓ Ｚｎ
规则可信度 ０ ０．０５ ０ ０．０２ ０．０５ ０．０２ ０．０２ ０ ０ ０ ０

故障分析方法
　 　 铁谱分析（Ｓ２）　 　

疲劳 球状 层状

　 　 　 　 颗粒计数分析（Ｓ３）　 　 　 　

＞５ μｍ ＞１５ μｍ ＞２５ μｍ ＞５０ μｍ

　 　 　 　 　 　 理化分析（Ｓ４）　 　 　 　 　 　

酸度 黏度 闪点 杂质 水分

规则可信度 ０．５ ０．４ ０．１ ０．１ ０．２ ０．３ ０．４ ０．４ ０．４ ０．１ ０．０５ ０．０５

１􀆰 ４　 建立决策规则

Ｄｅｍｐｓｔｅｒ－Ｓｈａｆｔｅｒ （Ｄ－Ｓ） 证据理论是目前决策层

融合中最常用的一种方法， 它建立了广义 Ｂａｙｅｓ 理

论， 根据人的推理模式， 采用概率区间或不确定区间

来决定多证据下假设的似然函数。
对于两重假设问题， 设每个陈述对假设 Ａ 的支

持程度分别为 ｍ１（Ａ）， ｍ２（Ａ）， …， ｍｎ（Ａ） ， 以及

ｍ１（θ）， ｍ２（θ）， …， ｍｎ（θ） ， 且有

ｍ１（θ） ＝ １ － ｍ１（Ａ）
ｍ２（θ） ＝ １ － ｍ２（Ａ）
…
ｍｎ（θ） ＝ １ － ｍｎ（Ａ）

ì

î

í

ï
ïï

ï
ï

（７）

由数学归纳法可以证明得到：

ｍｎ（Ａ） ＝ １ － ∏
ｎ

ｉ ＝ １
ｍｉ（θ） （８）

根据第 ｉ 种分析方法的第 ｊ 个征兆元素所建立的

综合可信度 ＣＦ ｊ
ｉ 计算该补集发生的概率 ｋ ｊ

ｉ ， 如式

（９） 所示。
ｋ ｊ
ｉ ＝ １ － ＣＦ ｊ

ｉ （９）
根据每条规则的 ｋ ｊ

ｉ 采用公式 （６） 计算多条规则

的融合输出结果。

ＣＦｎｊ
ｎｉ ＝ １ － ∏

ｎ

ｉ ＝ １
ｋ ｊ
ｉ （１０）

根据多条规则所计算的 ＣＦｎｊ
ｎｉ来对故障结果进行融

合诊断， 具体决策规则是：
ＩＦ： ０＜ＣＦｎｊ

ｎｉ＜０􀆰 ５
ＴＨＥＮ “ｇ１ ＝该故障不发生， 系统正常！”
ＩＦ： ０􀆰 ５＜ＣＦｎｊ

ｎｉ＜０􀆰 ８
ＴＨＥＮ “ｇ２ ＝该故障可能发生， 系统磨损可能不

正常！”
ＩＦ： ０􀆰 ８＜ＣＦｎｊ

ｎｉ＜０􀆰 １
ＴＨＥＮ “ｇ３ ＝该故障已经发生， 系统磨损异常！”

２　 滚动轴承磨损故障诊断实例

为了验证文中所提基于 Ｄ－Ｓ 证据理论模糊融合

诊断的有效性和灵敏性， 采用 ６ 组某型发动机不同磨

损时期的轴承油液分析数据， 并在原始轴承油液分析

数据中加入白噪声， 从而得到了实验的 ４０ 组仿真数

据。 通过该仿真数据来对上述算法进行验证， 部分仿

真数据如表 ３ 所示。
依据文中所提出算法， 首先对表 ３ 数据进行了模

糊化处理， 得到油液监测数据隶属于异常模糊集合的

隶属度， 作为该数据的证据可信度。 具体见图３—１０。

表 ３　 油液分析仿真数据 （部分数据）
Ｔａｂｌｅ ３　 Ｏｉｌ ａｎａｌｙｓｉｓ ｓｉｍｕｌａｔｉｏｎ ｄａｔａ （ｐａｒｔ ｏｆ ｔｈｅ ｄａｔａ）

仿真

数据

　 　 　 光谱分析（Ｓ１）　 　 　
Ｆｅ

ｗ ／ １０－６

Ａｇ
ｗ ／ １０－６

Ｃｕ
ｗ ／ １０－６

　 　 铁谱分析（Ｓ２）　 　
疲劳

磨粒

球状

磨粒

层状

磨粒

　 　 颗粒计数分析（Ｓ３）　 　
＞１５
μｍ

＞２５
μｍ

＞５０
μｍ

　 　 　 　 理化分析（Ｓ４）　 　 　 　
黏度 ν ／

（ｍｍ２·ｓ－１）
酸度 ｗ ／

（ｍｇ·ｋｇ－１）
闪点

ｔ ／ ℃
数据 １ １．０５４ ０．０５６ ０．６２ ２．６ ３．４５ ０．６４ １８１．２１３ ９２．７３６ ８．９３１ ２４．８７ ０．０５ ２５６．３７
数据 ２ ６．０３９ ０．０３３ ４．３３ ３ ３．３ ０．６２ ５２２．７６９ ２９０．４２７ １１．４０５ ２４．８３ ０．０４ ２５６．７２
数据 ３ １．１６２ ０．０７９ ０．９３２ ２．９ ３．４ ０．５３ ４２．１１４ ８９．３０４ １０．７１３ ２５．１３ ０．０５ ２５７．３
数据 ４ ０．５８２ ０．０５９ １．３１３ ３ ３．３６ ０．６４ ２１３．１８３ ２０３．２６８ １３．８４５ ２５．０１ ０．０７ ２５８．８２
数据 ５ ０．６７４ ０．０８１ ２．０６３ ２．７ ３．３８ ０．６０ ８８．５１５ ９１．５９１ １５．１６３ ２５．１４ ０．０５ ２５７．７８
数据 ６ １．００８ ０．０９４ ２．３１６ ３．６ ３．９３ ０．６６ １０１．４４５ １０９．８７５ １９．１８１ ２５．１７ ０．０５ ２５８．４９
数据 ７ ０．７９９ ０．０５６ ２．６０５ ３．１ ３．８５ １．２２ ２３３．８３４ １１４．３９２ ２２．２３９ ２５．１２ ０．０５ ２５９．９２
︙ ︙ ︙ ︙ ︙ ︙ ︙ ︙ ︙ ︙ ︙ ︙ ︙

数据 ４０ ６．６７４ ０．２０３ ９．９９ ７．４ ５．２ １．９５ １ ２２１．２５１ ３９６．１５９ ５１．００３ ２５．６２ ０．０５ ２６９．４３
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图 ３　 光谱分析原始数据 （元素质量分数）
Ｆｉｇ􀆰 ３　 Ｓｐｅｃｔｒａｌ ａｎａｌｙｓｉｓ ｒａｗ ｄａｔａ （ｅｌｅｍｅｎｔ ｍａｓｓ ｆｒａｃｔｉｏｎ）

图 ４　 光谱分析数据模糊化

Ｆｉｇ􀆰 ４　 Ｓｐｅｃｔｒａｌ ａｎａｌｙｓｉｓ ｄａｔａ ｆｕｚｚｉｆｉｃａｔｉｏｎ

图 ５　 铁谱分析原始数据 （磨粒数量）
Ｆｉｇ􀆰 ５　 Ｆｅｒｒｏｇｒａｐｈｉｃ ａｎａｌｙｓｉｓ ｒａｗ ｄａｔａ （ｎｕｍｂｅｒ ｏｆ ａｂｒａｓｉｖｅ ｐａｒｔｉｃｌｅｓ）

图 ６　 铁谱分析数据模糊化

Ｆｉｇ􀆰 ６　 Ｆｅｒｒｏｇｒａｐｈｉｃ ａｎａｌｙｓｉｓ ｄａｔａ ｆｕｚｚｉｆｉｃａｔｉｏｎ

图 ７　 颗粒计数分析原始数据

Ｆｉｇ􀆰 ７　 Ｐａｒｔｉｃｌｅ ｃｏｕｎｔ ａｎａｌｙｓｉｓ ｒａｗ ｄａｔａ

图 ８　 颗粒计数分析数据模糊化

Ｆｉｇ􀆰 ８　 Ｐａｒｔｉｃｌｅ ｃｏｕｎｔ ａｎａｌｙｓｉｓ ｄａｔａ ｆｕｚｚｉｆｉｃａｔｉｏｎ

图 ９　 理化分析原始数据

Ｆｉｇ􀆰 ９　 Ｐｈｙｓｉｃａｌ ａｎｄ ｃｈｅｍｉｃａｌ ａｎａｌｙｓｉｓ ｒａｗ ｄａｔａ

图 １０　 理化分析数据模糊化

Ｆｉｇ􀆰 １０　 Ｐｈｙｓｉｃａｌ ａｎｄ ｃｈｅｍｉｃａｌ ａｎａｌｙｓｉｓ ｄａｔａ ｆｕｚｚｉｆｉｃａｔｉｏｎ
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　 　 其次， 根据对应的规则可信度计算每条规则的综

合可信度； 最后根据式 （９） 和式 （１０）， 计算多条

规则的融合输出结果。
文中针对数据 ２ 进行分析， 表 ４—７ 所示为多条

规则的融合比较结果。
依据专家经验， 通过分析表 ３ 中各个油液分析方

法的仿真数据易知， 此时发动机处于严重磨损状态，
与融合诊断的诊断结果一致。 根据表 ４—７ 中的相关

计算结果可以看出， 当多种油液检测方法得到的监测

数据同时表明异常磨损时， 融合诊断的结果将达到很

大的值， 表示当前状态为严重磨损， 此时， 比单一检

测方法对故障诊断的灵敏度更高。 因此， 诊断结论反

映了文中方法的有效性。

表 ４　 光谱数据融合结果

Ｔａｂｌｅ ４　 Ｓｐｅｃｔｒａｌ ｄａｔａ ｆｕｓｉｏｎ ｒｅｓｕｌｔｓ

证据 ＣＦＳ ＣＦＲ ＣＦ 融合诊断结果

Ｆｅ ０．８７１ ０．５ ０．４３６
Ａｇ ０．０２７ ０．０２ ０．０００ ５４ ０．４６７
Ｃｕ ０．５４７ ０．１ ０．０５４ ７

表 ５　 光谱和铁谱数据融合结果

Ｔａｂｌｅ ５　 Ｓｐｅｃｔｒａｌ ａｎｄ ｆｅｒｒｏｇｒａｐｈｉｃ ｄａｔａ ｆｕｓｉｏｎ ｒｅｓｕｌｔｓ

证据 ＣＦＳ ＣＦＲ ＣＦ
单个诊

断结果

融合诊

断结果

Ｆｅ ０．８７１ ０．５ ０．４３６
Ａｇ ０．０２７ ０．０２ ０．０００ ５４ ０．４６７
Ｃｕ ０．５４７ ０．１ ０．０５４ ７ ０．６８８

疲劳磨粒 ０．４５５ ０．５ ０．２２８
球状磨粒 ０．５３８ ０．４ ０．２１５ ０．４１４
层状磨粒 ０．３２６ ０．１ ０．０３３

表 ６　 光谱、 铁谱和颗粒计数数据融合结果

Ｔａｂｌｅ ６　 Ｓｐｅｃｔｒａｌ， ｆｅｒｒｏｇｒａｐｈｉｃ ａｎｄ ｐａｒｔｉｃｌｅ
ｃｏｕｎｔ ｄａｔａ ｆｕｓｉｏｎ ｒｅｓｕｌｔｓ

证据 ＣＦＳ ＣＦＲ ＣＦ
单个诊

断结果

融合诊

断结果

Ｆｅ ０．８７１ ０．５ ０．４３６
Ａｇ ０．０２７ ０．０２ ０．０００ ５４ ０．４６７
Ｃｕ ０．５４７ ０．１ ０．０５４ ７

疲劳磨粒 ０．４５５ ０．５ ０．２２８
球状磨粒 ０．５３８ ０．４ ０．２１５ ０．４１４ ０．８４０
层状磨粒 ０．３２６ ０．１ ０．０３３
＞１５ μｍ ０．７４９ ０．２ ０．１５０
＞２５ μｍ ０．８８９ ０．３ ０．２６７ ０．４８７
＞５０ μｍ ０．４３９ ０．４ ０．１７６

表 ７　 光谱、 铁谱、 颗粒计数和理化数据融合结果

Ｔａｂｌｅ ７　 Ｓｐｅｃｔｒａｌ， ｆｅｒｒｏｇｒａｐｈｉｃ， ｐａｒｔｉｃｌｅ ｃｏｕｎｔ ｄａｔａ ａｎｄ
ｐｈｙｓｉｃａｌ ａｎｄ ｃｈｅｍｉｃａｌ ｆｕｓｉｏｎ ｒｅｓｕｌｔｓ

证据 ＣＦＳ ＣＦＲ ＣＦ
单个诊

断结果

融合诊

断结果

Ｆｅ ０．８７１ ０．５ ０．４３６

Ａｇ ０．０２７ ０．０２ ０．０００ ５４ ０．４６７

Ｃｕ ０．５４７ ０．１ ０．０５４ ７

疲劳磨粒 ０．４５５ ０．５ ０．２２８

球状磨粒 ０．５３８ ０．４ ０．２１５ ０．４１４

层状磨粒 ０．３２６ ０．１ ０．０３３ ０．８８９

＞１５ μｍ ０．７４９ ０．２ ０．１５０

＞２５ μｍ ０．８８９ ０．３ ０．２６７ ０．４８７

＞５０ μｍ ０．４３９ ０．４ ０．１７６

黏度 ０．６４３ ０．４ ０．２５７

酸度 ０．０５ ０．４ ０．０２ ０．３０８

闪点 ０．４９３ ０．１ ０．０４９ ３

３　 结论

（１） 提出基于 Ｄ－Ｓ 的证据理论模糊融合诊断方

法， 并介绍了所提方法的基本算法流程和步骤。 利用

光谱、 铁谱、 颗粒计数、 理化等分析数据， 获取各证

据的可信度； 同时， 基于专家经验建立相关证据对应

的规则可信度， 并利用规则可信度和证据可信度得到

了综合可信度， 实现了基于 Ｄ－Ｓ 证据理论融合磨损

故障诊断。
（２） 将文中提出的融合诊断方法应用于航空发

动机磨损故障诊断， 利用某型发动机不同磨损时期的

油液仿真分析数据对算法进行了验证， 结果充分证明

了所提的基于 Ｄ－Ｓ 的证据理论的模糊融合诊断具有

很高的诊断精度和灵敏度。
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摘要： 某石化企业的导热油系统在短时间内出现油品发黑和生成大量结垢的情况， 影响整个加热系统的正常使

用。 通过对油液进行理化指标、 污染指标、 磨损指标检测， 获取导热油的性能和状态信息， 通过对导热油中的结垢颗

粒进行 Ｘ 射线荧光光谱分析、 Ｘ 射线衍射分析、 电镜能谱分析， 获取结垢的成分信息。 根据检测结果和故障背景综合

分析， 指出导热油异常变黑的原因为油中存在较多的结垢颗粒， 而结垢颗粒是由导热油的高温劣化和碳化产物、 钢质

部件的腐蚀产物， 以及外界污染物的反应产物等共同构成， 其主要成分为积碳。 导热油的工作温度过高是造成系统内

短时间产生大量积碳颗粒的原因， 另外导热油系统中侵入了 Ｃｌ、 Ｓ 等腐蚀性元素， 造成了导热油系统中钢质部件的腐

蚀， 在积碳颗粒中聚集产生 Ｆｅ 的氧化物。
关键词： 导热油； 发黑； 结垢； 油液分析； 成分分析； 故障诊断
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　 在石油炼制过程中， 原油脱水、 天然气处理、 储

罐维温等过程， 都需要使用加热装置对原油进行加热

处理， 使其达到相对较高的温度， 从而满足相关炼制

工艺的要求［ １ －４］。 导热油因具有加热温度高、 热稳定

性好、 传热效率高、 加热无高压等特点， 被广泛运用

于石油炼化过程中原油的加热［５－６］。 一旦导热油加热

系统出现异常故障， 将对整个石化企业的生产流程产

生重大影响。 因此， 有必要对导热油加热系统的故障

原因进行研究分析， 以避免异常故障的产生。
目前关于导热油加热系统异常故障的相关研究

中， 主要可分为： 机械部件故障分析［７－８］， 系统故障

及异常停机［９－１１ ］， 油品异常结焦及清洗［１２－１６］ 等 ３ 个

方面。 ＹＡＮＧ 等［７］研究了核电厂导热油系统传热管的

异常爆裂故障， 通过对传热管进行宏观和微观分析，
并使用有限元建模来分析失效传热管的应力分布， 结

果表明传热管的爆裂是由应力腐蚀开裂导致。 杨刚［９］

分析某导热油系统含气停机的原因， 并提出了相应的

解决措施。 潘峰［１２］ 讨论了导热油的形成结垢的机制

和类型， 提出了多种物理清洗和化学清洗的方法， 并

给出了导热油系统结焦和污垢的预防措施。 上述关于

导热油系统异常故障的研究， 基本涵盖了导热油系统

所有的相关故障类型， 但是并未发现通过油液检测来

分析导热油异常变黑的原因， 以对导热油结垢的具体

成分进行分析的相关研究。
本文作者通过分析某石化企业导热油加热系统的

故障背景， 对该系统的导热油进行了油液检测分析和

结构颗粒成分分析， 得出了该导热油加热系统油液异

常变黑的主要原因以及黑色结垢颗粒的具体成分， 进

而得出了导热油加热系统故障的原因。
１　 故障背景

某石油处理厂的主要任务是对海上开采的原油和

伴生气进行加工处理， 而导热油加热系统的功能则是

对原油进行加热。 该厂的二期导热油加热系统在运行

一段时间后出现异常情况， 具体表现为导热油的外观

呈黑色， 且系统内出现大量的黑色结垢。 但是， 该厂

一期和二期导热油加热系统的构造和所用油品完全一

样， 一期的导热油的外观一直为棕色透明， 未出现油

品异常变黑及产生大量结垢的情况。 二期导热油系统

与一期的主要差异是原油处理量的不同。
２　 油液检测分析

油液分析是一项通过检测在用油的各项指标， 来

反映机械设备和油品状态的技术［１７－１８］。 检测分析的

项目中主要包含理化指标、 污染指标、 磨损指标 ３
类。 其中理化指标主要是检测油品的各项物理和化学

性能， 以判断油品的润滑或工艺性能是否满足设备运

行的要求， 以及油品在使用过程中是否发生了劣化；
污染指标主要是检测油品的水分、 油泥、 粉尘、 其他

固体颗粒等， 以判断油品是否被污染， 以及被污染的

程度； 磨损指标主要是检测油中的磨损金属元素和磨

粒金属颗粒的含量， 以判断设备的磨损、 腐蚀、 锈蚀

等情况。 其中， 滤谱分析是通过滤纸过滤将油中的颗

粒截留在谱片上， 然后在显微镜下分析颗粒的材质、
类型、 尺寸等信息。

该处理厂导热油系统所用油品牌号为 Ｎｅｏｓｋ－ｏｉｌ
１４００， 根据油品的异常情况， 制定了相应的检测方案

和检测项目。 在分析在用油数据时， 主要是将检测结

果与控制指标、 以及与新油典型值进行对比分析。 控

制指标为企业内控标准， 其界限值来源于行业经验以

及同类油品检测大数据的统计结果。 而新油的典型值

一般来源于官网的产品手册， 或新油的检测结果。 导

热油的检测项目和检测结果具体如表 １ 所示， 导热油

的滤谱分析显微照片如图 １ 所示。
从表中可以看出， 油液的理化指标均正常， 主要

异常为外观显示明显沉淀、 滤谱中发现大量的积碳颗

粒。 残炭值相对新油而言较高， 但仍然在控制指标之

内。 光谱 Ｆｅ 元素较高， 但是在滤谱的照片中并未发

现钢质金属颗粒。 因此， 该油的各项指标基本正常，
主要问题是在运行过程中生成了黑色的积碳颗粒。

表 １　 导热油检测结果

Ｔａｂｌｅ １　 Ｔｅｓｔ ｒｅｓｕｌｔｓ ｏｆ ｈｅａｔ ｔｒａｎｓｆｅｒ ｏｉｌ

检测项目 检测结果 导热油控制指标 Ｎｅｏｓｋ－ｏｉｌ １４００ 新油典型值

外观 明显沉淀 －－ 棕色透明

４０ ℃运动黏度 ν ／ （ｍｍ２·ｓ－１） １８．６１ 变化率不超过新油的 ２０％ １８

酸值（以 ＫＯＨ 计）ｗ ／ （ｍｇ·ｇ－１） ０．１９ ≤０．５０ ０．０３

水分 ｗ ／ （ｍｇ·ｋｇ－１） ３４７ ≤５００ １４４

开口闪点 ｔ ／ ℃ ２０６ ≥１７０ ２１２

残炭 ｗ ／ ％ ０．８１ ＜１．０ ０．１５
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续　 表 １
检测项目 检测结果 导热油控制指标 Ｎｅｏｓｋ－ｏｉｌ １４００ 新油典型值

元素分析

Ｆｅ（铁）ｗ ／ （ｍｇ·ｋｇ－１） ３６ －－ ＜１

Ｃｕ（铜）ｗ ／ （ｍｇ·ｋｇ－１） ＜１ －－ ＜１

Ｐｂ（铅）ｗ ／ （ｍｇ·ｋｇ－１） １ －－ ＜１

Ｃｒ（铬）ｗ ／ （ｍｇ·ｋｇ－１） ＜１ －－ ＜１

Ｓｎ（锡）ｗ ／ （ｍｇ·ｋｇ－１） １ －－ ＜１

Ａｌ（铝）ｗ ／ （ｍｇ·ｋｇ－１） １ －－ ＜１

Ｍｎ（猛）ｗ ／ （ｍｇ·ｋｇ－１） ＜１ －－ ＜１

Ｎｉ（镍）ｗ ／ （ｍｇ·ｋｇ－１） １ －－ ＜１

Ａｇ（银）ｗ ／ （ｍｇ·ｋｇ－１） ＜１ －－ ＜１

Ｔｉ（钛）ｗ ／ （ｍｇ·ｋｇ－１） ＜１ －－ ＜１

Ｓｉ（硅）ｗ ／ （ｍｇ·ｋｇ－１） １ －－ ＜１

Ｎａ（钠）ｗ ／ （ｍｇ·ｋｇ－１） ２ －－ ＜１

Ｖ（钒）ｗ ／ （ｍｇ·ｋｇ－１） ＜１ －－ ＜１

Ｂ（硼）ｗ ／ （ｍｇ·ｋｇ－１） １ －－ ＜１

Ｋ（钾）ｗ ／ （ｍｇ·ｋｇ－１） １ －－ ＜１

Ｍｏ（钼）ｗ ／ （ｍｇ·ｋｇ－１） ＜１ －－ ＜１

Ｍｇ（镁）ｗ ／ （ｍｇ·ｋｇ－１） ＜１ －－ ＜１

Ｂａ（钡）ｗ ／ （ｍｇ·ｋｇ－１） ＜１ －－ ＜１

Ｃａ（钙）ｗ ／ （ｍｇ·ｋｇ－１） １ －－ ＜１

Ｚｎ（锌）ｗ ／ （ｍｇ·ｋｇ－１） １ －－ ＜１

Ｐ（磷）ｗ ／ （ｍｇ·ｋｇ－１） １ －－ ＜１

滤谱分析

小于 １０ μｍ，ｇｒａｄｅ ０ ≤１ ０
１０～５０ μｍ，ｇｒａｄｅ ０ ０ ０
５０～１００ μｍ，ｇｒａｄｅ ０ ０ ０
大于 １００ μｍ，ｇｒａｄｅ ０ ０ ０
正常磨损，ｇｒａｄｅ ０ ≤１ ０

黏着 ／ 严重滑动磨损，ｇｒａｄｅ ０ ０ ０
疲劳磨损，ｇｒａｄｅ ０ ０ ０
切屑磨损，ｇｒａｄｅ ０ ０ ０
腐蚀磨损，ｇｒａｄｅ ０ ０ ０
高温氧化，ｇｒａｄｅ ０ ０ ０
钢 ／ 铸铁，ｇｒａｄｅ ０ ≤１ ０
铝合金，ｇｒａｄｅ ０ ０ ０
铜合金，ｇｒａｄｅ ０ ≤１ ０

轴承合金，ｇｒａｄｅ ０ ０ ０
红色氧化铁 ／ 锈蚀，ｇｒａｄｅ ０ ０ ０

黑色氧化铁，ｇｒａｄｅ ０ ０ ０
油泥 ／ 积碳，ｇｒａｄｅ ４ ≤１ ０

粉尘，ｇｒａｄｅ １ ≤１ ０
纤维，ｇｒａｄｅ ０ ０ ０
其他，ｇｒａｄｅ ０ ０ ０

注： 在表格滤谱分析的结果中， ０＝无， １＝个别， ２＝少量， ３＝较多， ４＝大量。
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图 １　 导热油的滤谱显微照片

Ｆｉｇ􀆰 １　 Ｆｉｌｔｅｒｇｒａｍ ｍｉｃｒｏｇｒａｐｈ ｏｆ ｈｅａｔ ｔｒａｎｓｆｅｒ ｏｉｌ

３　 结垢成分分析

对导热油样品用孔径为 ０􀆰 ８ μｍ 的滤纸进行过

滤， 以提取油中的结垢颗粒。 为了获取结垢颗粒的具

体组成成分并分析形成原因， 分别对颗粒进行 Ｘ 射

线荧光光谱分析 （ＸＲＦ）、 Ｘ 射线衍射分析 （ＸＲＤ）、
电镜能谱分析 （ＳＥＭ－ＥＤＳ）。

Ｘ 射线荧光光谱分析是利用 Ｘ 射线光子激发待

测物质中的原子， 使其产生荧光而进行物质成分分析

的方法［１９］。 文中主要是为了分析结垢颗粒中各种化

学元素的相对含量。 结垢颗粒的 ＸＲＦ 检测结果如表 ２
所示， 可以看出样品含有 Ｃ、 Ｃｌ、 Ｎａ、 Ｆｅ、 Ｓ、 Ｓｉ、
Ｃａ 等元素。

Ｘ 射线衍射分析是利用 Ｘ 射线在晶体物质中的

衍射效应， 进行物质的晶体结构分析和物相分析的技

术［２０］， 文中主要是为了得出结垢颗粒中所含有的分

子类型。 结垢颗粒的 ＸＲＤ 检测结果如图 ２ 所示， 可

以看出样品中含有 ＣａＳＯ４和 Ｆｅ 的氧化物。

表 ２　 结垢颗粒的 ＸＲＦ 检测结果

Ｔａｂｌｅ ２　 ＸＲＦ ｔｅｓｔ ｒｅｓｕｌｔｓ ｏｆ ｓｃａｌｉｎｇ ｐａｒｔｉｃｌｅｓ

元素 质量分数 ｗ ／ ％ 元素 质量分数 ｗ ／ ％

Ｃ ９９．３５４ ５ Ｓ ０．００５ ９

Ｃｌ ０．３１２ ３ Ｓｉ ０．００５ ７

Ｎａ ０．２６０ ５ Ｃａ ０．００５ ３

Ｆｅ ０．０５５ ７

图 ２　 结垢颗粒的 ＸＲＤ 结果图

Ｆｉｇ􀆰 ２　 ＸＲＤ ｒｅｓｕｌｔｓ ｏｆ ｓｃａｌｉｎｇ ｐａｒｔｉｃｌｅｓ

电镜能谱分析是利用高能电子束来扫描样品， 通

过激发的电子信息来反映样品的表面形貌， 并配合能

谱仪进行样品的表面微区成分分析［２１］。 文中主要是

为了观测结垢颗粒的微观形貌以及颗粒的元素分布。
结垢颗粒的 ＳＥＭ 形貌分析结果如图 ３ 所示， 结垢颗

粒的 ＳＥＭ 面扫描元素分布如图 ４ 所示， 结垢颗粒的

ＳＥＭ 面扫元素分析结果如表 ３ 所示。 从电镜能谱分

析可知， 样品中含有大量的 Ｃ、 Ｏ 元素， 少量的 Ｆｅ
元素。

图 ３　 结垢颗粒的 ＳＥＭ 形貌

Ｆｉｇ􀆰 ３　 ＳＥＭ ｔｏｐｏｇｒａｐｈｙ ｏｆ ｓｃａｌｉｎｇ ｐａｒｔｉｃｌｅｓ
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图 ４　 结垢颗粒的 ＳＥＭ 面扫元素分布

Ｆｉｇ􀆰 ４　 Ｅｌｅｍｅｎｔｓ ｄｉｓｔｒｉｂｕｔｉｏｎ ｏｆ ＳＥＭ ｍａｐｐｉｎｇ ｏｆ ｓｃａｌｉｎｇ ｐａｒｔｉｃｌｅｓ

表 ３　 结垢颗粒的 ＳＥＭ 面扫元素分析结果
Ｔａｂｌｅ ３　 ＳＥＭ ｍａｐｐｉｎｇ ｒｅｓｕｌｔｓ ｏｆ ｓｃａｌｉｎｇ ｐａｒｔｉｃｌｅｓ

元素 质量分数 ｗ ／ ％
Ｃ ８４．１５
Ｏ １５．５０
Ｆｅ ０．３５

４　 故障分析与结果讨论
从表 １ 中导热油的油液数据可以看出， 导热油的

理化指标都正常， 表明导热油的质量不存在问题。 异
常主要包括 ３ 个方面： 外观有明显沉淀， Ｆｅ 元素含
量较高， 铁谱中发现大量黑色结垢颗粒。 大量的结垢
颗粒造成了油品的黑色外观， 以及样品瓶底部的明显
沉积物。 光谱分析中的 Ｆｅ 元素含量较高， 但铁谱分
析中未发现明显的金属颗粒， 表明导热油系统存在一
定程度的腐蚀， 或者导热油的积碳块中包裹有细小金
属颗粒。

根据结垢颗粒的 ＸＲＦ 检测结果可知， 样品中含
有 Ｃ、 Ｃｌ、 Ｎａ、 Ｆｅ、 Ｓ、 Ｓｉ、 Ｃａ 等元素， 其中 Ｃ 元素
质量分数达到 ９９􀆰 ３％； Ｃｌ 元素和 Ｎａ 元素的含量较
低， 质量分数只有 ０􀆰 ３％和 ０􀆰 ２％； 而 Ｆｅ、 Ｓ、 Ｓｉ、 Ｃａ
等元素的质量分数均在 ０􀆰 １％以下。 从颗粒的元素分
析结果可知， 结垢颗粒为积碳颗粒， 可能来源于导热
油的结焦。 Ｃｌ、 Ｎａ、 Ｓ、 Ｓｉ、 Ｃａ 等元素来源于外界的
污染， Ｆｅ 元素来源于导热油系统金属部件的腐蚀或
剥落。 其中 Ｃｌ 和 Ｓ 为腐蚀性元素， 会造成系统金属

部件的腐蚀。 根据结垢颗粒的 ＸＲＤ 检测结果可知，
样品中含有 ＣａＳＯ４和 Ｆｅ 的氧化物， ＣａＳＯ４为外界污染
物在导热油系统中的高温反应产物， Ｆｅ 的氧化物为
系统金属部件的腐蚀或剥落的氧化产物。 根据结垢颗
粒的 ＳＥＭ－ＥＤＳ 检测结果可知， 样品的表面微观形貌
呈非金属的蓬松状， 与积碳的形貌较为接近。 面扫描
得出颗粒主要含有 Ｃ、 Ｏ、 Ｆｅ ３ 种元素， 其中 Ｃ 为主
要成分。 需要注意的是， 能谱分析为定性半定量技
术， 且对原子系数小于 １１ 的元素测定结果精度较
差［２１］， 因此结垢颗粒的元素含量主要参照 ＸＲＦ 的检
测结果。 从颗粒的面扫描图可以看出， 只有 Ｆｅ 元素
出现集中分布的情况， 表明颗粒中含有少量的钢质颗
粒或 Ｆｅ 的氧化物； 其他元素的分布都非常均匀， 表
明颗粒是在系统运行过程中缓慢聚集和结焦产生， 没
有出现外界大颗粒污染的情况。

综上分析， 导热油发黑是由于油中的黑色结垢颗
粒造成， 结垢颗粒的主要成分为 Ｃ 元素， 结垢颗粒主
要成分为导热油在高温条件下生成的结焦积碳。 因此
导热油的工作温度过高是造成系统内短时间产生大量
积碳颗粒的原因。 由于该工厂二期导热油加热系统处理
的原油量相对较少， 造成导热油在进行热交换后温度并
没有明显降低， 使导热油长期处于相对较高的温度。

通过进一步的故障调研发现， 该工厂二期导热油
出口处的温度达到了 ２８０ ℃， 入口处的温度达到了
２６０ ℃。 通过查询 Ｎｅｏｓｋ－ｏｉｌ １４００ 参数可知， 该油能
承受的最高工作温度为 ３５０ ℃。 虽然二期导热油加热
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系统的工作温度没有超过该导热油的允许最高温度，
但导热油长期运行在高温度区间， 容易造成油品的劣
化和碳化。 导热油在系统的热璧上碳化并脱落， 造成
了油中积碳颗粒短期内大量产生的情况。 导热油系统
中侵入了 Ｃｌ、 Ｓ 等腐蚀性元素， 造成了导热油系统中
钢质部件的腐蚀， 在积碳颗粒中聚集产生 Ｆｅ 的氧化
物。 最终的结垢颗粒， 是由导热油高温劣化和碳化的
产物、 钢质部件的腐蚀产物， 以及外界污染物的反应
产物等共同构成。
５　 结论

针对某石化企业的导热油系统在短时间内出现油
品发黑和生成大量结垢的问题， 分别进行油液理化指
标分析和成分分析。 结果如下：

（１） 从油液的理化指标分析可知， 导热油本身
的质量不存在问题， 主要问题是油中含有大量结垢颗
粒、 且 Ｆｅ 元素含量较高。

（２） 从结垢颗粒的成分分析可知， 结垢颗粒主
要为 Ｃ 元素， 并含有 Ｃｌ、 Ｓ 等腐蚀性元素， 以及
ＣａＳＯ４和 Ｆｅ 的氧化物等物质。

（３） 结垢颗粒的主要成分为积碳， 是由导热油
高温劣化和碳化的产物、 钢质部件的腐蚀产物、 以及
外界污染物的反应产物等共同构成。

（４） 导热油的工作温度过高是造成系统内短时
间产生大量积碳颗粒的原因。 另外， 导热油系统中侵
入了 Ｃｌ、 Ｓ 等腐蚀性元素， 造成了导热油系统中钢质
部件的腐蚀， 在积碳颗粒中聚集产生 Ｆｅ 的氧化物。
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节流孔轴向布置方式对气浮主轴轴承特性的影响
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摘要： 气浮主轴承载能力和刚度作为衡量气浮主轴性能的关键指标， 受到节流方式的直接影响， 而目前节流孔轴

向布置方式对孔式节流静压气体轴承支承性能的影响尚缺乏深入研究。 为研究节流孔轴向布置方式对静压气体轴承特

性的影响， 设计两排孔、 中部排气式四排孔、 中部不排气式四排孔 ３ 种典型的节流孔轴向布置方式， 基于雷诺方程建

立静压气体轴颈轴承气膜力数学模型， 分析轴芯转速、 节流孔轴向布置方式对轴承承载力与刚度的影响规律， 并通过

实验验证模型的准确性。 结果表明： 在低速阶段， 中部排气式四排孔结构轴承的承载力和刚度最大， 适合低速重载工

况； 在高速阶段， 中部不排气式四排孔结构轴承的承载力和刚度最大， 其动压效应提升明显， 尤其是长径比较大的轴

承， 适合高速工况； 双排孔轴承兼顾了以上 ２ 种优势， 适合性能均衡应用工况。 通过实验验证了模型的准确性， 研究

结果可指导静压气体轴承在不同应用需求中的选用与设计。
关键词： 气浮主轴； 静压气体轴承； 承载力； 刚度； 节流孔
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　 超精密加工是装备制造业的技术基础和发展方向 之一， 是衡量一个国家加工水平的重要指标。 发展超
精密加工技术的关键是超精密机床的开发， 超精密机
床的开发能够确保一个国家在诸多生产领域处于世界
领先水平［１］。 而气浮电主轴作为数控机床核心功能部



件之一， 直接关系到整机的加工能力、 加工精度、 稳
定性及应用范围， 其性能对工件的加工效果具有至关
重要的影响。

气体轴承作为气浮电主轴的支承部件， 因其润滑

介质的可压缩性［ ２ ］， 具有 “误差均化效应”， 相对其

他支承方式具备极高的回转精度， 在精密、 超精密机

床上得到了广泛应用［ ３ － ４ ］。 气浮电主轴的轴系承载

力和刚度， 直接受气体静压轴承性能的制约［ ５ ］。 通

常情况下， 气体静压轴承的刚度越高， 主轴轴系的刚
度越高， 已有大量文献研究气体静压轴颈轴承的静、
动态特性［ ６ － ８ ］。 李树森等［ ９ ］ 用数值解析法， 对比了

小孔节流方式中的简单孔节流和环形孔节流形式对气

体静压轴承工作刚度的影响， 通过比较得出， 采用简
单孔节流方式的轴承可获得更高的工作刚度。 张国

庆［１ ０ ］采用在轴颈轴承内孔设置轴向均压槽的方式有

效提升径向轴承的刚度， 且得出如下结论： 对于单排
孔轴承， 均压槽长度为轴承总长的 ７０％左右时， 刚
度达到最大； 对于双排孔轴承， 均压槽长度越长， 承

载能力和刚度越大。 为解决晶圆切割加工技术的复杂
性， 大尺寸精密划片机需要有效地解决机械系统高刚

度、 高稳定性等一系列技术问题。 魏明明等［１１］ 针对

划片机主轴应用提出了一种带有可变节流器与可变均

压槽相结合的动静压气体径向轴承新结构， 结果显示
新型轴承较普通轴承承载力提高 １７􀆰 ３％， 刚度提升

２７􀆰 １％。 齐乃明等［１２］ 为解决气浮主轴刚度低和承载

能力低的问题， 提出了一种自主式气浮轴承控制方
案， 这种结构轴承原理是检测轴颈位移， 进而通过对
应控制阀及整个系统的控制器改变自主式轴承的节流

阻抗， 以实现轴颈位置不动的情况下得到所需的支承
力； 同时给出了 ３ 种节流控制方案， 并从理论上求解

出无穷刚度的数值解。 阮宏慧［１３］ 从轴承的结构、 轴

承材料的选用、 节流方式、 控制方法几个角度归纳了
提高轴承刚度、 承载力的方法， 如改变节流孔的直
径、 节流孔数量、 气膜间隙； 改变有效供气面积、 供

气压力； 采用被动控制或者主动控制方法； 采用新型
轴承材料 （如多孔质材料） 等； 同时利用新型疏松
材料 （多孔质材料） 来提高静压气体轴承性能， 研

究了多孔质材料厚度、 供气压力、 速度滑移、 材料各

向异性等对轴承性能的影响。 张恩龙［１４］ 提出了在节

流孔出口开设均压槽的方法， 不仅提高气体流场平稳

性和轴承刚度， 同时提高了主轴回转精度。 ＤＵ 等［１５］

提出了一种 “全支承” 气体静压轴承， 由 ５ 个相同
的双排孔轴承轴向排列组成， 各轴承间设有连通大气
的排气沟槽； 同时采用有限元软件核算了轴系的刚度

与承载力， 但未深入研究不同轴向布置形式对轴承特
性的影响。

目前节流孔轴向布置方式对孔式节流静压气体轴
承支承性能的影响尚缺乏深入研究。 本文作者将轴承
分为 ３ 种典型结构———双排孔结构、 中部排气的四排
孔结构和中部不排气的四排孔结构， 基于雷诺方程建
立了静压气体轴颈轴承气膜力模型， 揭示了轴芯转
速、 节流孔轴向布置方式对轴承承载力与刚度的影响
规律， 最后通过实验验证了模型的准确性。
１　 气体静压轴颈轴承模型

在保持轴承有效支承长度一致的前提下， 节流孔
的轴向布置方式如图 １ 所示。

图 １　 不同节流孔轴向布置方式的轴承模型

Ｆｉｇ􀆰 １　 Ｂｅａｒｉｎｇ ｍｏｄｅｌｓ ｗｉｔｈ ｄｉｆｆｅｒｅｎｔ ａｘｉａｌ ａｒｒａｎｇｅｍｅｎｔ ｏｆ
ｏｒｉｆｉｃｅｓ： （ａ） ｔｗｏ－ｒｏｗ－ｈｏｌｅ ｂｅａｒｉｎｇ ｍｏｄｅｌ；
（ｂ） ｍｉｄｄｌｅ ｅｘｈａｕｓｔ ｆｏｕｒ－ｒｏｗ－ｈｏｌｅ ｂｅａｒｉｎｇ ｍｏｄｅｌ；
（ｃ） ｍｉｄｄｌｅ ｎｏｎ－ｅｘｈａｕｓｔ ｆｏｕｒ－ｒｏｗ－ｈｏｌｅ ｂｅａｒｉｎｇ ｍｏｄｅｌ
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图 １ （ａ） 所示为一个简单双排孔轴承， 图１ （ｂ）
所示为将 ２ 个双排孔短轴承并列作为一个轴承， 且 ２
个短轴承中间出气 （连接大气边界）， 简称为四排孔

（中部排气） 轴承， 图 １ （ｃ） 所示为将 ２ 个双排孔短

轴承并列作为一个轴承， 且 ２ 个短轴承中间不设置出

气孔 （不连接大气边界）， 简称为四排孔 （中部不排

气） 轴承。 ３ 种轴承的直径 Ｄ 都相等， 图 １ （ ａ） 中

双排孔轴承的长度为 Ｌ， 图 １ （ｂ） 和图 １ （ｃ） 的单

个轴承长度均为 Ｌ ／ ２， 即总长仍保持 Ｌ。
所选静压气体轴承内孔直径 Ｄ ＝ ３０ ｍｍ， 长度

Ｌ＝ ５６ ｍｍ， 半径间隙 Ｃ ＝ ０􀆰 ０１７ ｍｍ， 每排节流孔数

Ｎ＝ １２， 节流孔直径 ｄ ＝ ０􀆰 １２ ｍｍ， 供气压力 ｐ０ ＝
０􀆰 ６ ＭＰａ。
２　 节流孔的轴向布置方式对轴承性能影响分析

２􀆰 １　 静压气体轴颈轴承气膜力模型

文中针对图 ２ 所示的静压气体轴颈轴承进行分

析， 每排 １２ 个节流孔， 采用小孔式节流。

图 ２　 静压气体轴颈轴承坐标示意

Ｆｉｇ􀆰 ２　 Ｃｏｏｒｄｉｎａｔｅ ｓｃｈｅｍａｔｉｃ ｏｆ ｈｙｄｒｏｓｔａｔｉｃ ｇａｓ ｊｏｕｒｎａｌ ｂｅａｒｉｎｇ

如图 ２ 所示， 在坐标系 ＸＯｂＹ 下， 轴颈中心位置

由姿态角 φ０ 和偏心距 ｅ 确定， 而圆周各处气膜厚度

可表示为

ｈ ＝ ｈ０ ＋ ｅｃｏｓ（θ ＋ φ０） ＝ ｈ０（１ ＋ εｃｏｓ（θ ＋ φ０））
（１）

式中： ｈ０ 为轴承半径间隙； ε 为偏心率， ε ＝
ｅ ／ ｈ０。

可压缩气体润滑 Ｒｅｙｎｏｌｄｓ 方程的一般形式为

∂
∂ｘ

ｈ３ｐ
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∂ｘ
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è
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＋

６ηωＲ
∂ ｐｈ( )

∂ｘ
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式中： ρ 为气体密度； ｈ 为气膜厚度； ｐ 为气膜

节点压力； η 为气体黏度系数； ｐａ为大气压力； ρａ为

空气密度； ｖ 为气体流速； ｔ 为时间； ω 为转子转速；
δｉ为克罗内克数； ｘ 为沿轴承周向方向的坐标； ｚ 为沿

轴承轴向方向的坐标。
为便于计算， 文中取整个气膜作为研究区域。 在

气膜内有 ３ 类边界：
（１） 在气体排入周围环境的边界构成大气边界，

在大气边界上有：
ｐ＝ ｐａ （３）
（２） 在气体轴承中， 气膜往往是对称的， 在对

称边界上有：
∂ｐ
∂ｎ

＝ ０ （４）

式中： ｎ 是对称边界法线的方向。
（３） 在气膜与节流孔或气腔的边缘构成节流孔

边界上有：
ｐ＝ ｐｄｒ （５）
文中采用加权余量法建立气体润滑的有限元方

程， 在此基础上， 对气体润滑的雷诺方程进行数值求

解， 得到上文所述参数的双排孔结构轴承气膜的压力

分布如图 ３ 所示。 然后积分求解出轴承的相关性能数

据 （承载能力、 刚度）， 具体算法详见文献［２］。

图 ３　 双排孔轴承气膜压力分布

Ｆｉｇ􀆰 ３　 Ｇａｓ ｆｉｌｍ ｐｒｅｓｓｕｒｅ ｄｉｓｔｒｉｂｕｔｉｏｎ ｏｆ ｔｗｏ－ｒｏｗ－ｈｏｌｅ ｂｅａｒｉｎｇ

２􀆰 ２　 轴承承载力对比分析

由图 ４ （ａ） 可见， 对于气膜间隙 ｈ０ ＝ １７ μｍ 的

轴承， 当转速为 ０ 时， 四排孔轴承 （中部出气） 的

承载能力最大， 四排孔轴承 （中部不出气） 次之，
两排孔轴承最小。

由图 ４ （ ｂ） 可见， 当转速升高至 ４０ ０００ ｒ ／ ｍｉｎ
时， ３ 种结构轴承的承载力均有提升， 尤以双排孔和

四排孔 （中部不出气） 结构轴承承载力提升幅度明
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显， 此时双排孔轴承承载力已接近四排孔 （中部出

气） 结构轴承， 而四排孔 （中部不出气） 结构轴承

承载力已反超四排孔 （中部出气） 结构轴承。
由图 ４ （ ｃ） 可见， 当转速升高至 ８０ ０００ ｒ ／ ｍｉｎ

时， ３ 种结构轴承的动压效果进一步显现， 双排孔和

四排孔 （中部不出气） 结构轴承承载力提升更为明

显， 此时双排孔轴承和四排孔 （中部不出气） 结构

轴承承载力均反超四排孔 （中部出气） 结构轴承，
也说明长径比越大， 轴承高速下的动压效果提升越

明显。

图 ４　 不同转速下 ３ 种结构轴承承载力随偏心率的变化

Ｆｉｇ􀆰 ４　 Ｖａｒｉａｔｉｏｎ ｏｆ ｌｏａｄ ｃａｐａｃｉｔｙ ｏｆ ｔｈｒｅｅ ｋｉｎｄｓ ｏｆ ｂｅａｒｉｎｇｓ ｗｉｔｈ

ｅｃｃｅｎｔｒｉｃｉｔｙ ａｔ ｄｉｆｆｅｒｅｎｔ ｓｐｅｅｄｓ： （ａ） ｃｏｍｐａｒｉｓｏｎ ｏｆ ｌｏａｄ
ｃａｐａｃｉｔｙ ｗｈｅｎ ｔｈｅ ｓｐｅｅｄ ｉｓ ０； （ｂ） ｃｏｍｐａｒｉｓｏｎ ｏｆ ｌｏａｄ
ｃａｐａｃｉｔｙ ｗｈｅｎ ｔｈｅ ｓｐｅｅｄ ｉｓ ４０ ０００ ｒ ／ ｍｉｎ； （ｃ） ｃｏｍｐａｒｉｓｏｎ
ｏｆ ｌｏａｄ ｃａｐａｃｉｔｙ ｗｈｅｎ ｔｈｅ ｓｐｅｅｄ ｉｓ ８０ ０００ ｒ ／ ｍｉｎ

２􀆰 ３　 轴承刚度对比分析

图 ５ 所示是 ３ 种结构轴承在不同转速下的刚度变

化情况。 由图 ５ （ ａ） 可见， 当转速为 ０ 时， 四排孔

轴承 （中部出气） 的刚度最大， 四排孔轴承 （中部

不出气） 次之， 两排孔轴承最小。

图 ５　 不同转速下 ３ 种结构轴承刚度随偏心率的变化

Ｆｉｇ􀆰 ５　 Ｖａｒｉａｔｉｏｎ ｏｆ ｓｔｉｆｆｎｅｓｓ ｏｆ ｔｈｒｅｅ ｋｉｎｄｓ ｏｆ ｂｅａｒｉｎｇｓ ｗｉｔｈ
ｅｃｃｅｎｔｒｉｃｉｔｙ ａｔ ｄｉｆｆｅｒｅｎｔ ｓｐｅｅｄｓ： （ａ） ｃｏｍｐａｒｉｓｏｎ ｏｆ
ｓｔｉｆｆｎｅｓｓ ｗｈｅｎ ｔｈｅ ｓｐｅｅｄ ｉｓ ０； （ｂ） ｃｏｍｐａｒｉｓｏｎ ｏｆ
ｓｔｉｆｆｎｅｓｓ ｗｈｅｎ ｔｈｅ ｓｐｅｅｄ ｉｓ ４０ ０００ ｒ ／ ｍｉｎ； （ｃ） ｃｏｍｐａｒｉｓｏｎ
ｏｆ ｓｔｉｆｆｎｅｓｓ ｗｈｅｎ ｔｈｅ ｓｐｅｅｄ ｉｓ ８０ ０００ ｒ ／ ｍｉｎ

由图 ５ （ ｂ） 可见， 当转速升高至 ４０ ０００ ｒ ／ ｍｉｎ
时， ３ 种结构轴承的刚度均有提升， 尤以四排孔 （中
部不出气） 结构轴承刚度提升幅度明显， 此时双排

孔轴承刚度已接近四排孔 （中部出气） 结构轴承，
而四排孔 （中部不出气） 结构轴承刚度已反超四排
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孔 （中部出气） 结构轴承， 其增幅较大是由于动压

效应显著导致的， 其在大偏心率下增幅更大， 也说明

了楔形效应增大了此类轴承的动压效果。
由图 ５ （ ｃ） 可见， 当转速升高至 ８０ ０００ ｒ ／ ｍｉｎ

时， ３ 种结构轴承的动压效果进一步显现， 双排孔和

四排孔 （中部不出气） 结构轴承刚度提升更为明显，
此时双排孔轴承和四排孔 （中部不出气） 结构轴承

刚度均反超四排孔 （中部出气） 结构轴承， 也说明

长径比越大， 轴承高速下的动压效果提升越明显。
３　 试验验证

３􀆰 １　 轴承刚度测试试验台

为验证仿真计算模型和算法的准确性， 文中搭建

试验平台对四排孔 （中部排气） 结构轴承刚度数据

进行试验确认。 如图 ６ 所示， 试验台包括 ４ 个部分：
（１） 被测轴承， 文中采取在轴承加载的方式， 可以保

证加载点处于轴承中心， 避免偏置； （２） 支承轴水平

放置， 作为被测轴承的支承部件； （３） 加载单元， 采

用硬连接， 避免所加负载的晃动导致被测物晃动；
（４） 测量仪器， 采用 ０􀆰 １ μｍ 测量精度的马尔万分表

作为位移检测仪器。

图 ６　 试验平台

Ｆｉｇ􀆰 ６　 Ｅｘｐｅｒｉｍｅｎｔａｌ ｐｌａｔｆｏｒｍ

３􀆰 ２　 测试原理

文中采用负载起浮法测量轴承刚度， 未加载时轴

承与支承轴的起浮量接近初始间隙 ｈ０， 对被测轴承

加载质量 Ｇ 后， 轴承的起浮量为 ｆ， 计算得刚度 ｋ 为

ｋ＝ ９􀆰 ８×Ｇ ／ （ｈ０－ｆ） （６）
３􀆰 ３　 试验结果及分析

在轴承自重的情况下， 供气压力为 ０􀆰 ２ ～ ０􀆰 ６
ＭＰａ， 轴承刚度的实测值与理论值如图 ７ 所示。 可

知， 轴承刚度的理论值与实测值随着供气压力的变化

趋势较为一致， 且数据较为接近。 在低压区域， 其相

对误差最大为 ６％， 随着压力的增加， 其相对误差保

持在 ３％左右， 证明所设计试验台的加载方式的可靠

性， 以及理论计算模型的准确性。 以上只是静态

（零转速） 下测试的数据， 下一步工作将进行高转速

下的试验测试， 以验证轴承具有动压效应后模型的准

确性。

图 ７　 轴承刚度实测值与理论值对比

Ｆｉｇ􀆰 ７　 Ｃｏｍｐａｒｉｓｏｎ ｂｅｔｗｅｅｎ ｍｅａｓｕｒｅｄ ｖａｌｕｅｓ ａｎｄ
ｔｈｅｏｒｅｔｉｃａｌ ｖａｌｕｅｓ ｏｆ ｂｅａｒｉｎｇ ｓｔｉｆｆｎｅｓｓ

４　 结论

建立了静压气体轴颈轴承气膜力求解模型， 实现

了节点气膜力的精确定量仿真， 揭示了轴颈转速、 节

流孔轴向布置方式对轴承承载能力和刚度的影响规

律。 主要结论如下：
（１） 在低速段， 四排孔 （中部出气） 结构轴承

的承载力和刚度最大， 适合低速重载应用领域。 在高

速段， 四排孔 （中部不出气） 结构轴承的承载力和

刚度最大， 其动压效应提升明显， 尤其是长径比较大

的轴承， 适合高速应用领域， 而双排孔轴承兼顾了以

上 ２ 种优势， 适合性能均衡应用领域。
（２） 所研究轴承刚度的实测值与理论值的最大误

差在 ６％以内， 验证了理论模型的有效性与试验平台

的准确性。
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界面摩擦诱导机械发光研究取得新进展
机械发光是指材料在摩擦学、 力学刺激下的一种发光行为。 由于其独特的摩擦学 ／ 力学可视化以及力学的空间分辨能力，

机械发光为解决目前摩擦学 ／ 力学传感中存在的关键问题带来了新思路和新途径。 受材料的结构体系、 存在形态、 力学施加

条件等影响， 机械发光的具体表现形式各式各样。 为准确把握机械发光的各种形式并指导机械发光的设计与开发， 亟需从根

本上理解其物理过程。
中国科学院兰州化学物理研究所摩擦物理与传感课题组王赵锋研究员团队与国内同行合作， 报道了一类非压电机械发光

材料 Ｓｒ３Ａｌ２Ｏ５Ｃｌ２： Ｌｎ （ＳＡＯＣＬ； Ｌｎ ＝ Ｅｕ２＋， Ｔｂ３＋， Ｃｅ３＋）， 该类材料具有非常高的对称性， 其在粉体状态或与硬质环氧树脂复

合后无机械发光现象， 当其与柔性聚二甲基硅氧烷 （ＰＤＭＳ） 复合后可产生明亮的机械发光。
ＳＡＯＣＬ ／ ＰＤＭＳ 的机械发光展现出了陷阱非依赖性和自恢复特性， 说明材料在机械发光的过程中具有自激活行为， 即在

力学作用下材料内部电子可直接跃迁到激发态。 为进一步明确 ＳＡＯＣＬ ／ ＰＤＭＳ 的力学激发过程， 该团队从机械发光的基体效

应出发， 结合 ＳＡＯＣＬ 的热释光谱和摩擦起电性能分析， 提出了 ＳＡＯＣＬ ／ ＰＤＭＳ 非压电机械发光的界面摩擦电场诱导电子轰击

模型， 即在 ＳＡＯＣＬ 与 ＰＤＭＳ 的界面摩擦作用下， 转移到 ＰＤＭＳ 上的电子在界面摩擦电场作用下加速轰击 ＳＡＯＣＬ， 引起

ＳＡＯＣＬ 内部电子跃迁到激发态， 进而产生机械发光。 研究人员进一步分析了材料的机械发光与阴极射线发光性能， 二者之

间的一致性也为提出的界面摩擦电场诱导电子轰击发光模型提供了直接证据。
正是由于这一独特的物理过程， ＳＡＯＣＬ ／ ＰＤＭＳ 的机械发光展现出了常规材料不具备的热稳定性能， 通过利用 ＳＡＯＣＬ ／

ＰＤＭＳ 独特的机械发光性能 （如陷阱非依赖性、 自恢复性、 热稳定性）， 该团队进一步发展出了可视化温度传感器件和多模

式信息存储器件。
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绿色环保型螺杆式空气压缩机用油的开发及应用∗
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摘要： 针对螺杆式空气压缩机油在抗氧化、 抗摩擦磨损性能以及油水分离等方面严格的性能要求， 采用矿物油与

合成油复配的基础油， 通过添加合适的酚类抗氧剂、 胺类抗氧剂、 金属缓蚀剂、 极压抗磨剂等功能添加剂， 研发出一

款抗氧化性能稳定和极压抗磨性能优异的螺杆式空气压缩机油。 利用四球摩擦磨损试验机对其进行极压性能和摩擦磨

损性能评价， 并开展模拟氧化评价测试。 结果表明， 研制油品具有优异的抗氧化性能， 能满足 ５ ０００ ｈ 长换油周期，
性能与进口专用油相当。

关键词： 螺杆式空气压缩机； 抗氧化； 摩擦磨损； 压缩机用油

中图分类号： ＴＨ１１７􀆰 ２

􀤕
􀤕

􀤕
􀤕

􀤕
􀤕

􀤕
􀤕

Ｒｅｓｅａｒｃｈ ａｎｄ Ｄｅｖｅｌｏｐｍｅｎｔ Ａｐｐｌｉｃａｔｉｏｎ ｆｏｒ Ｐｅｒｆｏｒｍａｎｃｅ
ｏｆ Ｇｒｅｅｎ Ｓｃｒｅｗ Ａｉｒ Ｃｏｍｐｒｅｓｓｏｒ Ｏｉｌ

ＷＡＮＧ Ｙｉｚｈｕ　 ＺＥＮＧ Ｈａｉｙａｎ　 ＯＵ Ｙｏｎｇｈｕｉ　 ＸＩＡＮＧ Ｈｕｉ
（Ｇｕａｎｇｚｈｏｕ Ｊｅｔｓｕｎ Ｌｕｂｒｉｃａｔｉｏｎ Ｔｅｃｈｎｏｌｏｇｙ Ｃｏ．，Ｌｔｄ．，Ｇｕａｎｇｚｈｏｕ Ｇｕａｎｇｄｏｎｇ ５１０７００，Ｃｈｉｎａ）

Ａｂｓｔｒａｃｔ：Ｉｎ ｖｉｅｗ ｏｆ ｔｈｅ ｓｔｒｉｃｔ ｐｅｒｆｏｒｍａｎｃｅ ｒｅｑｕｉｒｅｍｅｎｔｓ ｏｆ ｓｃｒｅｗ ａｉｒ ｃｏｍｐｒｅｓｓｏｒ ｏｉｌ ｉｎ ｏｘｉｄａｔｉｏｎ ｒｅｓｉｓｔａｎｃｅ，ｆｒｉｃｔｉｏｎ ａｎｄ
ｗｅａｒ ｒｅｓｉｓｔａｎｃｅ ａｎｄ ｏｉｌ－ｗａｔｅｒ ｓｅｐａｒａｔｉｏｎ，ｔｈｅ ｂａｓｅ ｏｉｌ ｃｏｍｐｏｓｅｄ ｏｆ ｍｉｎｅｒａｌ ｏｉｌ ａｎｄ ｓｙｎｔｈｅｔｉｃ ｏｉｌ ｗａｓ ａｄｏｐｔｅｄ，ａｎｄ ａｐｐｒｏｐｒｉ⁃
ａｔｅ ｐｈｅｎｏｌｉｃ ａｎｔｉｏｘｉｄａｎｔ，ａｍｉｎｅ ａｎｔｉｏｘｉｄａｎｔ，ｍｅｔａｌ ｃｏｒｒｏｓｉｏｎ ｉｎｈｉｂｉｔｏｒ，ｅｘｔｒｅｍｅ ｐｒｅｓｓｕｒｅ ａｎｔｉ－ｗｅａｒ ａｇｅｎｔ ａｎｄ ｏｔｈｅｒ ｆｕｎｃｔｉｏｎａｌ
ａｄｄｉｔｉｖｅｓ ｗｅｒｅ ａｄｄｅｄ，ａｎｄ ａ ｓｃｒｅｗ ａｉｒ ｃｏｍｐｒｅｓｓｏｒ ｏｉｌ ｗｉｔｈ ｓｔａｂｌｅ ａｎｔｉｏｘｉｄａｎｔ ａｎｄ ｅｘｃｅｌｌｅｎｔ ｅｘｔｒｅｍｅ ｐｒｅｓｓｕｒｅ ａｎｄ ａｎｔｉ－ｗｅａｒ
ｗａｓ ｄｅｖｅｌｏｐｅｄ．Ｔｈｅ ｅｘｔｒｅｍｅ ｐｒｅｓｓｕｒｅ ｐｅｒｆｏｒｍａｎｃｅ ａｎｄ ｆｒｉｃｔｉｏｎ ａｎｄ ｗｅａｒ ｐｒｏｐｅｒｔｉｅｓ ｏｆ ｔｈｅ ｄｅｖｅｌｏｐｅｄ ｏｉｌ ｗｅｒｅ ｅｖａｌｕａｔｅｄ ｏｎ
ｔｈｅ ｆｏｕｒ ｂａｌｌ ｆｒｉｃｔｉｏｎ ａｎｄ ｗｅａｒ ｔｅｓｔ ｍａｃｈｉｎｅ，ａｎｄ ｓｉｍｕｌａｔｅｄ ｏｘｉｄａｔｉｏｎ ｅｖａｌｕａｔｉｏｎ ｔｅｓｔ ｗａｓ ｃａｒｒｉｅｄ ｏｕｔ．Ｔｈｅ ｒｅｓｕｌｔｓ ｓｈｏｗ ｔｈａｔ
ｔｈｅ ｄｅｖｅｌｏｐｅｄ ｏｉｌ ｈａｓ ｅｘｃｅｌｌｅｎｔ ｏｘｉｄａｔｉｏｎ ｒｅｓｉｓｔａｎｃｅ，ｃａｎ ｍｅｅｔ ｔｈｅ ｌｏｎｇ ｏｉｌ ｃｈａｎｇｅ ｃｙｃｌｅ ｏｆ ５ ０００ ｈ，ａｎｄ ｉｔｓ ｐｅｒｆｏｒｍａｎｃｅ ｉｓ
ｅｑｕｉｖａｌｅｎｔ ｔｏ ｔｈａｔ ｏｆ ｉｍｐｏｒｔｅｄ ｓｐｅｃｉａｌ ｏｉｌ．

Ｋｅｙｗｏｒｄｓ：ｓｃｒｅｗ ａｉｒ ｃｏｍｐｒｅｓｓｏｒ；ｏｘｉｄａｔｉｏｎ ｒｅｓｉｓｔａｎｃｅ；ｆｒｉｃｔｉｏｎ ａｎｄ ｗｅａｒ；ｃｏｍｐｒｅｓｓｏｒ ｏｉｌ

　 空气压缩机是一种复杂的机械设备， 其工作时各

个子部件协调运转， 将原动机的动能转化成气体的压

力能， 实现气体的压缩和输送［１］， 被广泛应用于石油

化工、 机械制造等各类工矿企业的生产活动。 空气压

缩机有多种分类形式， 一般有压缩气体方式、 排气压

力、 排气量以及压缩介质等。 其中， 按照压缩气体方

式分类是最常用的， 可分为容积式和速度式两大

类［２－３］。 容积式压缩机中， 螺杆式空气压缩机因结构

紧凑、 造价低、 维修费用低、 噪声低等特点而得到广

泛应用［４］。
螺杆式空气压缩机有单螺杆和双螺杆之分， 本文

作者所研究的压缩机用油是针对双螺杆机而研发。 双

螺杆空气压缩机在工作运行时， 机头内温度高、 转速

快， 夹杂着吸入空气中可能的水分或尘埃物质， 其工

况相对一般润滑油品来说较为复杂， 对油品在润滑、
密封、 冷却、 抗氧化、 油水分离等性能方面也提出了

更高的要求［５－７］。 据文献查阅， 目前螺杆式空气压缩



机用油大多存在抗氧化性能较差的问题， 因而易造成

积碳多、 油泥多而不能满足设计寿命需要［８－１０］。
本文作者通过选用合适的基础油、 抗氧剂、 极压

抗磨剂以及金属缓蚀剂等功能添加剂， 成功研制出一

款高性价比绿色环保型螺杆式空气压缩机用油， 适用

于 ５ ０００ ｈ 换油周期， 并成功应用于螺杆空气压缩机

实际使用中， 且效果良好。
１　 压缩机油配方研究

１􀆰 １　 基础油的选择

螺杆式空气压缩机机头排气温度一般都超过 ８０
℃ ， 连续运转时机头温度会更高， 因此对其润滑油

的抗氧化性能要求也十分苛刻。 压缩机油的主要成

分是基础油， 为保证其抗氧化、 润滑等性能的实现

需要进行功能添加剂的复配， 但成品油抗氧化、 抗

老化能力的优劣大部分取决于基础油性能， 因此基

础油的选择至关重要［１１］ 。 目前， 适用于调配螺杆式

空气压缩机油的基础油主要有深度加氢矿物油和合

成基础油 ２ 大类。 其中， 由石油原油炼制而成的二

类、 三类加氢矿物油资源相对丰富， 综合性能价格

比较高， 使用也较为普遍， 但其抗氧化能力差， 导

致单纯用其做压缩机油基础油时存在换油周期偏短

的问题。 合成基础油一般有聚 α 烯烃 （ ＰＡＯ）、 合

成酯和聚醚等， 因化学结构和成分导致其性能都有

所区别。 虽然此类基础油的综合性能均十分优异，
但成本都普遍偏高。 因此， 综合考虑加氢矿物油和

合成油的性能价格差异， 为能充分保证压缩机油苛

刻的使用要求和成本相对较低， 矿物油与合成油复

配使用成为一个比较好的解决方案。
文中结合螺杆式空气压缩机工作运行的具体要

求， 对适用于螺杆式空气压缩机用油的不同供应商

和不同类型的基础油进行了重要理化性能对比， 在

添加质量分数 ０􀆰 ５％相同基础抗氧剂的条件下考察

抗氧化性能， 具体如表 １ 和表 ２ 所示， 以筛选出综

合性能较好的基础油与添加剂复配全面的配方实验

研究。

表 １　 各种类型基础油理化指标对比

Ｔａｂｌｅ １　 Ｃｏｍｐａｒｉｓｏｎ ｏｆ ｐｈｙｓｉｃｏｃｈｅｍｉｃａｌ ｉｎｄｅｘ ｏｆ ｖａｒｉｏｕｓ ｔｙｐｅｓ ｏｆ ｂａｓｅ ｏｉｌｓ

项目 基础油 １ 基础油 ２ 基础油 ３ 基础油 ４ 基础油 ５ 基础油 ６ 检测方法

运动黏度（４０ ℃）ν ／ （ｍｍ２·ｓ－１） ４６．５３ ４５．６８ ４６．２５ ４５．８６ ４６．２３ ４６．８２ ＧＢ ／ Ｔ ２６５

黏度指数 １０６ １３２ １０５ １５０ １６４ １４５ ＧＢ ／ Ｔ ２５４１

倾点 ｔｖ ／ ℃ －１５ －３９ －１８ －４８ －５７ －４５ ＧＢ ／ Ｔ ３５３５

闪点（开口） ｔｓ ／ ℃ ２３０ ２４５ ２３５ ２８０ ２１０ ２５２ ＧＢ ／ Ｔ ２６７

表 ２　 各种类型基础油的抗氧化性能对比

Ｔａｂｌｅ ２　 Ｃｏｍｐａｒｉｓｏｎ ｏｆ ａｎｔｉｏｘｉｄａｎｔ ｐｒｏｐｅｒｔｉｅｓ ｏｆ ｖａｒｉｏｕｓ ｔｙｐｅｓ ｏｆ ｂａｓｅ ｏｉｌｓ

项目 Ｏｉｌ１＋０．５％ＡＯ Ｏｉｌ２＋０．５％ＡＯ Ｏｉｌ３＋０．５％ＡＯ Ｏｉｌ４＋０．５％ＡＯ Ｏｉｌ５＋０．５％ＡＯ Ｏｉｌ６＋０．５％ＡＯ

抗氧化时间 τ ／ ｍｉｎ ５５０ ７３０ ６１０ ９４０ ９２０ ８５０

　 　 由表 １ 和表 ２ 的实验结果可以看出， 基础油 ２ 和

５ 的综合使用性能较好， 同时结合其化学结构， 比较

适合用于开发压缩机用油。 因此， 拟选用基础油 ２ 和

５ 进行螺杆式空气压缩机用油的研发， 通过进一步的

实验研究确定其配比。
１􀆰 ２　 添加剂的选择

螺杆式空气压缩机油主要在抗氧化、 抗摩擦磨损

以及油水分离等性能方面要求严格， 这不仅决定油品

本身的使用寿命， 同时也影响着压缩机机头阴阳螺杆

的摩擦磨损性能， 从而决定整个压缩机系统的使用寿

命。 因此， 必须选择合适的功能添加剂， 同时还应注

意添加剂之间的配伍和协同性能， 以研发出性能优异

的压缩机用油。
如表 ３ 所示， 文中主要对基础油与酚类和胺类抗

氧剂、 金属钝化剂、 极压抗磨剂和增溶剂等功能添加

剂的复配方面进行配方设计， 以筛选出性价比较为合

适的产品配方。
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表 ３　 油品配方设计

Ｔａｂｌｅ ３　 Ｏｉｌ ｆｏｒｍｕｌａ ｄｅｓｉｇｎ

项目 配方 １ 配方 ２ 配方 ３ 配方 ４ 配方 ５ 配方 ６ 配方 ７ 配方 ８ 配方 ９ 配方 １０

基础油 ２ ９３．５ ８８．５ ８５．５ ８８．５ ８８．５ ８８．５ ８８．５ ８８．５ ８８．５ ８８．５

基础油 ５ ５ ５ ８ ５ ５ ５ ５ ５ ５ ５

增溶剂 ０ ５ ５ ５ ５ ５ ５ ５ ５ ５

酚类抗氧剂 ０．３ ０．３ ０．３ ０．５ ０ ０．３ ０．２ ０．２ ０．２ ０．２

胺类抗氧剂 ０．２ ０．２ ０．２ ０ ０．５ ０．２ ０．３ ０．３ ０．３ ０．３

金属钝化剂 ０．２ ０．２ ０．２ ０．２ ０．２ ０ ０．２ ０．２ ０．２ ０．２

极压抗磨剂 １ ０．２ ０．２ ０．２ ０．３ ０．３ ０．３ ０．３ ０ ０．２ ０．１

极压抗磨剂 ２ ０．１ ０．１ ０．１ ０ ０ ０ ０ ０．３ ０．１ ０．２

其他 余量 余量 余量 余量 余量 余量 余量 余量 余量 余量

１􀆰 ３　 油品配方的确定

实验对表 ３ 所示的全配方压缩机油进行了基本的

性能指标检测， 结果如表 ４ 所示。 可以看出， 设计的

１０ 个配方产品基本理化性能指标相差不大， 但氧化

安定性差异较大。 通过将合适比例的酚类抗氧剂和胺

类抗氧剂进行搭配， 使其协同抑制油品高温氧化后自

由基的产生， 同时辅以金属钝化剂， 使得配方 ７、 ８、
９ 和 １０ 在抗氧化和抗腐蚀性能方面更为优异， 与同

类进口品牌专用油相当。 因此下文对配方 ７、 ８、 ９ 和

１０ 进行更加深入的极压和抗摩擦磨损性能研究及全

面考察。

表 ４　 各配方油品的性能对比

Ｔａｂｌｅ ４　 Ｃｏｍｐａｒｉｓｏｎ ｏｆ ｏｉｌ ｂａｓｉｃ ｐｅｒｆｏｒｍａｎｃｅｓ ｏｆ ｅａｃｈ ｆｏｒｍｕｌａｔｉｏｎ

项目 配方 １ 配方 ２ 配方 ３ 配方 ４ 配方 ５ 配方 ６ 配方 ７ 配方 ８ 配方 ９ 配方 １０ 参比样 检测方法

运动黏度（４０ ℃）ν ／ （ｍｍ２·ｓ－１） ４６．７５ ４６．３２ ４６．３５ ４６．２５ ４６．３１ ４６．３７ ４６．２２ ４６．４１ ４６．６２ ４６．３５ ４６．５２ ＧＢ ／ Ｔ ２６５

黏度指数 １３５ １３９ １３９ １３９ １３９ １３９ １３９ １３９ １３９ １３９ １４２ ＧＢ ／ Ｔ １９９５
倾点 ｔｖ ／ ℃ －４２ －４５ －４５ －４５ －４５ －４５ －４５ －４５ －４５ －４５ －４２ ＧＢ ／ Ｔ ３５３５

闪点（开口） ｔｓ ／ ℃ ２４５ ２４９ ２４９ ２４９ ２４９ ２４９ ２４９ ２４９ ２４９ ２４９ ２５５ ＧＢ ／ Ｔ ２６７
锈蚀 合格 合格 合格 合格 合格 合格 合格 合格 合格 合格 合格 ＧＢ／ Ｔ １１１４３

铜片腐蚀（１００ ℃，３ ｈ） １ａ １ａ １ａ １ａ １ａ ２ａ １ａ １ａ １ａ １ａ １ａ ＧＢ ／ Ｔ ５０９６
旋转氧弹 τ ／ ｍｉｎ ２ １００ ２ １００ ２ １００ １ ７５０ １ ８６０ ２ １５０ ２ ２５０ ２ ２５０ ２ ２５０ ２ ２５０ ２ ３００ ＳＨ ／ Ｔ ０１９３

２　 压缩机油性能评价

２􀆰 １　 极压抗磨性能考察

在 ＭＲＳ － １０Ａ 四球摩擦磨损试验机上， 采用

ＧＢ ／ Ｔ ３１４２方法测定压缩机用油的最大无卡咬负荷 ｐＢ

值， 评价各压缩机油的承载能力。 在载荷 （３９２±５）
Ｎ、 转速 （１ ２００±５） ｒ ／ ｍｉｎ 条件下， 进行 ６０ ｍｉｎ 摩擦

磨损试验， 用四球试验机附带的随机软件计算压缩机

油的平均摩擦因数。 试验所用钢球为上海钢球厂生产

的一级 ＧＣｒ１５ 标准钢球， 直径为 １２􀆰 ７ ｍｍ， 硬度为

６１～６５ＨＲＣ。
常见 的 螺 杆 材 质 有 ４５ 钢、 ４０Ｃｒ、 氮 化 钢、

３８ＣｒＭｏＡｌ 及高温合金等， 压缩机工作时双螺杆一直

处于反复啮合的状态， 在润滑油和空气一直不断被压

缩的过程中， 由钢－钢组成的摩擦副主要以滑动摩擦

为主， 伴随一定的冲击负荷； 与此同时， 为保证压缩

空气的有效性， 压缩机油还必须起到良好的密封性

能， 这就需要在螺杆啮合时润滑油膜能够保证连续稳

定地存在。 因此， 为使空气压缩机能稳定、 长期正常

工作， 压缩机油必须具有一定的极压性能和抗磨性

能。 四球摩擦实验之摩擦副也是钢－钢摩擦副， 借用

四球摩擦实验评价压缩机油的极压润滑性能具有一定

的借鉴意义。 通过平行实验对比不同配方产品润滑性

能， 结果如表 ５ 所示。 从实验结果来看， 通过复配不

同极压抗磨剂， 配方 ９ 具有更好的极压性能和抗摩擦

磨损性能， 与同类进口品牌专用油相当。
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表 ５　 摩擦学性能对比

Ｔａｂｌｅ ５　 Ｃｏｍｐａｒｉｓｏｎ ｏｎ ｔｒｉｂｏｌｏｇｉｃａｌ ｐｅｒｆｏｒｍａｎｃｅｓ
项目 配方 ７ 配方 ８ 配方 ９ 配方 １０ 参比样 检测方法

最大无卡咬

负荷 ｐＢ ／ Ｎ
８１０ ７１０ ７６０ ７１０ ７１０

烧结负荷

ｐＤ ／ Ｎ
２ ５００ ２ ０００ ２ ０００ １ ６００ ２ ０００

摩擦因数 μ ０．０８３ ０．０７４ ０．０６５ ０．０７７ ０．０７２

ＧＢ／ Ｔ ３１４２

２􀆰 ２　 抗氧化性能分析

在实机工业应用前， 为保证研发产品的性能， 还
需进行可靠性评价。 据调研， 目前还没有十分有效的
螺杆式空气压缩机油抗氧化、 老化性能评价方法。 为
此， 文中设计了一种氧化模拟评价实验来评价研发产
品的抗氧化、 老化性能。 具体实验方法为： 将 ８０ ｇ
油样加入干净的 １５０ ｍＬ 广口玻璃瓶中； 取一根长 ３
ｍ、 直径 １􀆰 ５０ ｍｍ、 纯度 ９９􀆰 ９％的铜丝， 用 １００ 目砂
纸打磨后， 经 ９５％乙醇溶液清洗、 冷风吹干后， 绕
制成外径 ５０ ｍｍ、 高 ４０～４２ ｍｍ 的线圈， 放入装有油
样的玻璃瓶中； 将制作好的样品放入烘箱中在 ２００ ℃
下氧化实验 ４８ ｈ， 其中在实验开始后第 １２ ｈ 和第 ２４
ｈ 向油样连续泵送空气 ６ ｈ； 实验结束后待样品恢复
常温后检测黏度变化、 总流失量和颜色变化。 实验结
果如表 ６ 所示。 另外， 选择某进口品牌专用油与研发
产品进行对比。 从测试结果来看， 研发产品配方 ９ 抗
氧化性能与参比样相当， 也验证了配方抗氧体系构建
的稳定性。

表 ６　 模拟氧化测试结果
Ｔａｂｌｅ ６　 Ｓｉｍｕｌａｔｅｄ ｏｘｉｄａｔｉｏｎ ｔｅｓｔ ｒｅｓｕｌｔｓ

项目 配方 ９ 参比样

４０ ℃运动黏度变化 ν ／ ％ ５．２ ５．５
总流失量 ｗ ／ ％ ５ ４．８

颜色变化 棕红透明 棕红透明

３　 应用
为考察研发产品实机使用性能， 在推荐换油周期

为 ４ ０００～６ ０００ ｈ 的螺杆式空气压缩机进行工程实机
应用。 同时， 为了验证产品是否具有多区域市场推广
价值， 在多省份开展实机应用测试。

研发产品通过陕西、 安徽和广东等地多家螺杆式
空气压缩机维修服务商进行了为期近 ２ 年的实机工业
应用， 试验结果表明， 在实机使用过程中产品性能表
现稳定， 在出口排气温度和换油时间方面 （实现５ ０００
ｈ 换油周期） 可以达到同类进口品牌专用油的产品指
标， 同时可降低约 ４０％的产品购买成本。 可见， 研发
产品在满足国内市场使用要求的同时， 还可以有效降

低企业的使用成本， 提高企业综合市场竞争力。
４　 结论

以一定比例的矿物油与合成油复配作为基础油，
通过搭配合适的酚类抗氧剂、 胺类抗氧剂、 金属缓蚀
剂、 极压抗磨剂等功能添加剂， 研发出一款抗氧化体
系稳定和极压抗磨性能优异的螺杆式空气压缩机油。
通过极压抗磨性能、 抗氧化性能考察， 其达到同类进
口品牌专用油性能标准。 实机应用结果表明， 研发产
品性能表现稳定， 可实现 ５ ０００ ｈ 长换油周期， 且成
本相比同类进口专用油可降低约 ４０％。
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