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分形粗糙面的主轴承弹流脂润滑分析

李　 玲,魏高帅,王晶晶,林　 红,李丽霞,解妙霞
(西安建筑科技大学 机电工程学院,西安 710055)

摘　 要: 为探究弹性流体动压润滑(弹流润滑)状态下 RV 减速器主轴承接触表面之间的润滑特性,基于润滑脂的非牛顿特性

以及粗糙表面分形理论,提出一种主轴承的点接触弹流脂润滑数值模型。 首先,对该模型进行数值求解,得到脂膜压力、脂膜

厚度的分布规律;然后,将其分别与其他点接触弹流润滑模型的数值结果和实验结果进行对比,验证了所建模型的正确性;最
后,分析了主轴承表面光滑和粗糙状态下流变指数、分形维数、卷吸速度、载荷和润滑脂黏度对润滑性能的影响。 结果表明:
润滑脂的非牛顿性越明显,脂膜厚度越小且颈缩现象愈加不明显,接触区附近脂膜压力越符合赫兹压力分布,二次压力峰逐

渐消失;考虑主轴承分形粗糙表面的弹流润滑特征更切合实际,增大分形维数,接触区真实接触面积增大,有利于降低脂膜压

力,增加脂膜厚度;卷吸速度、载荷和润滑脂黏度对脂膜厚度分布的影响显著,对脂膜压力分布的影响较小;脂膜厚度以及最

小膜厚越大,主轴承接触区脂膜不易破坏且越容易形成动压润滑。
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Elastohydrodynamic lubrication analysis of main bearing with
fractal rough surface

LI Ling, WEI Gaoshuai, WANG Jingjing, LIN Hong, LI Lixia, XIE Miaoxia

(School of Mechanical and Electrical Engineering, Xi􀆳an University of Architecture and Technology, Xi􀆳an 710055, China)

Abstract: To explore the lubrication characteristics between the contact surfaces of the main bearings of RV reducer
under the condition of elastohydrodynamic lubrication(EHL), a numerical model for point contact EHL of main
bearings is proposed based on the non-Newtonian characteristics of grease and the fractal theory of rough surface.
Firstly, the model is numerically solved to obtain the distribution of grease film pressure and grease film thickness.
Then, the model is compared with the numerical results and experimental results of other point contact
elastohydrodynamic lubrication models to validate the accuracy of the proposed model. Finally, the effects of
rheological index, fractal dimension, entrainment velocity, load and grease viscosity on the lubrication performance
of the main bearing under smooth and rough conditions are analyzed. The research shows that the more obvious the
non-Newtonian property of the grease, the smaller the thickness of the grease film is and the less obvious the
necking phenomenon. The pressure of the grease film near the contact area is more consistent with the Hertz
pressure distribution, and the secondary pressure peak gradually disappears. Considering the elastohydrodynamic
lubrication characteristics of the fractal rough surface of the main bearing is more realistic. Increasing the fractal
dimension increases the real contact area of the contact area, which is beneficial to reduce the pressure of the
grease film and increase the thickness of the grease film. The entrainment velocity, load and grease viscosity have
significant impact on the thickness distribution of the grease film, while their influence on the pressure distribution
of the grease film is comparatively smaller. Larger grease film thickness and the minimum film thickness contribute
to the resistance of grease film breakdown and promote het formation of hydrodynamic lubrication.
Keywords: elastohydrodynamic lubrication; roughness; non-Newtonian characteristics; grease film thickness;
fractal dimension
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　 　 工业机器人是智能制造系统的核心设备之一,
其关节部位广泛采用 RV 减速器传动。 RV 减速器

有体积小、精度高、寿命长等诸多优点,但由于实际

加工、服役过程中,主轴承得不到充分润滑或在润滑



条件下不能及时监测预警,导致传动机构极其容易

发生摩擦磨损破坏。 为此,以 RV 减速器 E 系列中

重要的传动机构—主轴承为研究对象,对主轴承中

滚珠与内外圈之间的润滑性能进行详细的研究分

析,来改善 RV 减速器的传动精度、传动效率以及使

用寿命[1]。
近年来,国内外学者研究了 RV 减速器摆线针

轮传动机构的修形等因素对混合润滑性能的影

响[2 - 4]。 但是,关于 RV 减速器主轴承机构的弹流

润滑研究甚少,主轴承机构滚珠和滚道之间是以点

接触 形 式 存 在。 针 对 点 接 触 弹 流 润 滑 问 题。
Hamrock 等[5]首先将弹性方程和雷诺方程进行联

立,求解了点接触等温弹流润滑数学模型,对其使用

的数值求解方法适用场合进行了说明。 之后,翟文杰

等[6]利用粗网格的结果作为细网格初值求解了点

弹流润滑数值模型。 Meng 等[7] 进一步构建了考虑

轴承滑移和相互作用的多椭球体接触弹流润滑,分
析了润滑油初始黏度、径向间隙等因素对轴承润滑

性能的影响。 同样是基于轴承点接触弹流润滑分

析,李静等[8] 建立了中介轴承弹流润滑接触模型,
描述了双转子系统的动力学特性。

然而,实际加工零件表面存在缺陷性,粗糙度不

容忽视,考虑零件表面粗糙程度对于研究机构润滑

特性更具合理性。 近些年,张丽静等[9] 分析了轴承

表面横向粗糙度、波长等对塑料轴承表面润滑性能

的影响。 随后,魏波等[10]考虑接触载荷和真实表面

粗糙度等因素建立了瞬态点接触混合润滑理论模

型,研究了不同载荷以及转速对膜厚的影响。 此外,
路遵友等[11]建立并求解了粗糙度影响下的角接触

球轴承弹流润滑数值模型,考虑了不同内圈转速和

滑滚比等因素对润滑特性的影响。 最近,Li 等[12]利

用 W-M 函数表征了直线滚动导轨平面的表面形貌,
建立了点接触弹流润滑数值模型,研究了分形粗糙

度参数对接触润滑性能的影响。
上述模型考虑了接触副表面粗糙度对弹流润滑

的影响,忽略了当润滑剂为润滑脂时,非牛顿特性对

机构润滑特性的影响。 在点接触弹流润滑的基础

上,黄平等[13]建立了非牛顿流体的点接触弹流润滑

模型,研究了润滑剂的非牛顿特性、载荷、卷吸速度

等参数对压力以及润滑膜厚分布的影响。 之后,张
翔等[14]基于润滑剂的非牛顿性和吸附膜对热弹流

润滑性能的影响。 他们在研究非牛顿流体对弹流润

滑特性的影响方面做出较大贡献,但未论述表面粗

糙度的影响。 最近,吴正海等[15] 将微凸体接触模型

应用到点接触副混合润滑模型中,模拟了构件考虑

粗糙表面形貌参数时,不同稠度润滑脂对润滑特征

的影响。 该工作在理论研究方面探究了诸多因素对

润滑性能的影响,但未能具体到工程对象上,并且只

针对于混合润滑模型。
针对上述研究存在的问题,本文考虑分形粗糙

表面以及非牛顿流体特性的综合影响,将其影响加

入到 RV 减速器主轴承的点接触弹流润滑分析中,
建立了脂润滑下点接触弹流润滑数值新模型,通过

多重网格法和多重网格积分法,计算得到脂膜压力

以及脂膜厚度相关润滑特性的收敛解,在此基础之

上,基于主轴承表面光滑和表面粗糙,分析了流变指

数、分形维数、卷吸速度、载荷和润滑脂黏度等不同

工况因素对润滑性能的影响。

1　 弹流润滑模型构建

1. 1　 几何模型结构尺寸和受力分析

RV 减速器 E 系列主轴承几何模型如图 1 所

示,以主轴承中心为原点 O,建立坐标系 xoz。 滚珠

在轨道内滚动,注入足够数量的润滑脂到主轴承中,
以此确保滚珠在运行情况下得到充分的润滑,故可

不考虑乏脂的影响。 因此,该模型处于 EHL 工况下

工作。

图 1　 主轴承几何模型

Fig. 1　 Geometric model of main bearing

RV 减速器主轴承相关结构尺寸如下:外圈直

径 D0 = 145 mm,内圈直径 Di = 124 mm,节圆直径

dm =132 mm,滚珠直径 Dw = 10 mm,滚珠数量 Z =
40。 RV 减速器主轴承工作时承载多种力,尤其滚

珠的受力较为复杂,滚珠与滚道受法向载荷 w i( i =
1,2,3,…,40)最为明显,因此忽略其他复杂力影

响,主要考虑法向载荷作用[16],如图 1 所示。
RV 减速器曲柄轴受到摆线轮和行星轮的径向

力 FA、FB和 FR作用后,从而对主轴承 1、2 产生了竖

直方向的径向力 FR1 和 FR2,如图 2 所示。 根据文

献[17]可以求得作用在曲柄轴上的径向力 FA、FB和

FR,再以主轴承 1 的位置为研究点,规定箭头向上

为正方向,建立主轴承的力平衡和力矩平衡,表达式
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如下:
FR1 + FA + FR2 + FR - FB = 0
FR(A + B + C + D) + FR2(A + B + C) -
FB(A + B) + FAA = 0

ì

î

í

ïï

ïï
(1)

式中:A、B、C、D 分别为曲柄轴和主轴承上各力之间

的距离,其值为 12、12、12、22 mm。
求解式(1)可以得到主轴承 1、2 的总径向力合

力分别为 FR1、FR2,在此研究主轴承 1 的一组滚珠和

滚道的受力情况,其法向载荷的表达式如下:

w =
FR1

Zcos α (2)

式中:α 为主轴承的接触角,取 α = 10°;Z 为滚珠个

数。 减速器运转时,曲柄轴带动摆线轮旋转,法向载

荷 w 受曲柄轴转角和摆线轮转角的影响不断发生

变化,根据各时段转角不同取得法向载荷 w 分别为

1、2、5 N。

图 2　 主轴承受力分析

Fig. 2　 Analysis of load distribution in bearing force

1. 2　 几何模型尺寸关系

通过对 RV 减速器主轴承相关结构尺寸的测量

以及规定,进而建立主轴承结构之间的尺寸关系。
根据 Hertz 接触理论[18],当载荷 w 施加在滚珠上时,
主轴承的滚珠与内、外圈相互接触,在接触面上会产

生应力以及弹性变形,接触区域的形状为椭圆形,椭
圆长、短半轴的长度为 a、b[12],由于内圈和外圈的

法向载荷 w 是一对相互作用力,它们的几何模型构

建和研究方法类似,本文只选取了滚珠和外圈代表

性的接触模型作为研究试样,如图 3 所示。

图 3　 滚珠 -外圈接触

Fig. 3　 Ball-outer race contact

图 4 为滚珠与外圈接触结构尺寸示意图,对于

滚珠在 xoz 平面和 yoz 平面的主曲率半径都为 R1,
可表示为

R1 =
Dw

2 (3)

式中 Dw为滚珠直径。
对于外圈在 yoz 平面的主曲率半径为 R2,可表

示为

R2 = fDw (4)
式中 f 为曲率半径系数,即滚珠与外圈曲率比。 主

要是描述滚珠与外圈滚道的接触程度,其值的大小

会影响主轴承的传动精度,为保持较好的运行条件

设定 f = 0. 55[17]。
对于外圈在 xoz 平面的主曲率半径为 R3,可表

示为

R3 =
dm / 2 + Dwcos α / 2

cos α (5)

下式中 Rx、Ry分别表示滚珠在 x 方向和 y 方向

上的综合曲率半径,由滚珠和外圈的主曲率半径决

定[19],即

Rx =
R1·R3

R1 + R3
, Ry =

R1·R2

R2 - R1
(6)

图 4　 滚珠 -外圈接触尺寸示意

Fig. 4　 Ball-outer race contact size diagram

1. 3　 几何模型运动学关系

根据图 1 和主轴承几何尺寸关系,实际工况下

主轴承装配于 RV 减速器的行星架和针齿壳之间,
其对输出法兰起到了支撑作用,反之,输出法兰带动

主轴承旋转,则主轴承转速与额定输出转速相同,由
于减速器允许最大输出转速为 100 r / min,因此取主

轴承转速 N 分别为 28、55、83 r / min 进行相关探究。
根据速度和转速的关系可得外圈表面沿 x 方向

的速度为

u1 = 2πR3N (7)
滚珠表面沿 x 方向的速度为

u2 = 2πR1N (8)
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则滚珠和外圈之间的卷吸速度为

u =
u1 + u2

2 (9)

式中,根据给定的主轴承转速求得主轴承卷吸速度

分别为 0. 2、0. 4、0. 6 m / s。
通过简化模型可以将图 4 滚珠与外圈接触等效

为椭球体与平面之间的接触,如图 5 所示。 椭球体

沿着 x 的方向以一定的速度运动时,椭球体和平面

之间形成薄膜,进而对主轴承进行润滑保护。

图 5　 椭球体 -平面接触

Fig. 5　 Ellipsoid-plane contact

2　 脂润滑弹流润滑控制方程

2. 1　 Reynolds 方程

RV 减速器所用润滑脂属于非牛顿流体,具有

流变特性且遵循 Ostwald 模型[20],表征方程为

τ = ϕγ·n (10)
式中:τ 为润滑脂的剪切力,γ·为剪应变率,ϕ 为塑性

黏度,n 为流变指数。
主轴承旋转过程中,假设主轴承所用润滑脂流

动属于层流,没有湍流和涡流,忽略与导轨空间垂直

y 方向上的速度、润滑介质的能量变化、惯性力和体

积力的影响,根据 Ostwald 模型推导出点接触稳态

脂润滑弹流润滑 Reynolds 方程[13]:

∂(ρA)
∂x + ∂(ρB)

∂y = 2
n + 1
n (2n + 1)

n
∂(ρuh)

∂x (11)

式中:A = h
2n + 1

n 1
ϕ
∂p
∂x( )

1
n
,B = h

2n + 1
n 1

ϕ
∂p
∂y( )

1
n
,p 为求解

域内分布的压力,h 为脂膜厚度,u 为主轴承的卷吸

速度,ρ 为密度,式(11)的压力边界条件为

　
p(xin,y) = 0
p(xout,y) = 0　 　 　 ∂p(xout,y) / ∂x = 0
p(yin) = p(yout) = 0

ì

î

í

ïï

ïï
(12)

式中:xin、xout、yin、yout分别为计算域沿 x、y 方向的起

点和终点坐标。

2. 2　 膜厚方程

滚珠和外圈相互接触会发生弹性变形,并且考

虑滚珠和外圈在加工后的表面粗糙度,脂膜厚度方

程可以表示为

　 h(x,y) = h0 + x2

2Rx
+ y2

2Ry
+ v(x,y) + δ(x,y) (13)

式中:δ(x,y)为表面粗糙度高度,v( x,y)为弹性变

形,计算公式表示为

v(x,y) = 2
πE′ ∬

Ω

p(x′,y′)
(x - x′) 2 + (y - y′) 2

dx′dy′

(14)
式中:Ω 为计算区域,E′为滚珠和滚道材料的等效弹

性模量,2 / E′ = (1 - υ2
1 ) / E1 + (1 - υ2

2 ) / E2,其中:
E1、E2分别为滚珠和外圈接触表面的弹性模量,υ1、
υ2为两接触表面的泊松比;x′、y′用来区分 x、y 的坐

标值,分别为横坐标和纵坐标。
2. 3　 润滑脂黏压方程、密压方程

润滑脂的黏压、密压关系假定与润滑油一致。
黏压关系使用 Roelands[21] 经验公式,密压关系通过

Dowson 等[22]推出的关系式表示,即
ϕ = ϕ0exp{(ln ϕ0 + 9. 67)[(1 + p / p0) z0 - 1]}

(15)

z0 = α′
5. 1 × 10 - 9(ln ϕ0 + 9. 67)

(16)

ρ = ρ0 1 + 0. 6 × 10 - 9p
1 + 1. 7 × 10 - 9p[ ] (17)

式中:ϕ0、ρ0 分别为环境压力下润滑脂的黏度和密

度,z0为润滑脂定义的罗德参数,z0 根据 Barus 黏压

系数 α′来确定,对于不同压力状态下其值恒定,取
值为 0. 68。
2. 4　 载荷平衡方程

忽略主轴承转动过程中,接触压力随接触位置

的变化而变化,在滚珠与外圈接触的某一位置对应

的接触压力和外载荷平衡,计算公式为

∬
Ω

p(x,y)dxdy = w (18)

2. 5　 表面粗糙度表征

磨削加工后的主轴承表面轮廓具有多尺度特征

和自相似性,可以用三维分形几何理论来表征整个

滚珠和外圈啮合面的粗糙表面形貌,三维分形粗糙

面的函数表达式为[23]

δ(x,y) = L G
L( )

(D-2) ln γ′
M ∑

M

m=1
∑
nmax

n =0
(γ′)(D-3)n { cos ϕm,n -

cos [2π(γ′)
n(x2 + y2)1/ 2

L ×

cos tan-1 y
x( ) - πm

M( ) + ϕm,n ] } (19)
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式中:L 为样本长度,L = 1. 0 × 10 - 3 m;D 为取值范

围在(2,3)的分形维数,G 为分形粗糙度系数,其值

为 1 × 10 - 10 m;γ′为空间频率,通常 γ′取 1. 5;nmax为

最大频率指数,nmax = int[ log(L / Ls) / log γ′];Ls为截

断长度,Ls = 1. 5 × 10 - 9 m;M 为峰值数量,M 取值为

15;ϕm,n为在(0,2π)范围内的随机相位。
为研究分形参数 D 对主轴承三维粗糙表面形

貌的影响,基于式(19),控制分形粗糙度系数 G 一

定,得出不同分形维数下滚珠和外圈的分形表面粗

糙度 δ 的分布情况,如图 6 所示。 由图 6 可知,粗糙

表面的三维轮廓由随机分布的波峰和波谷构成,且
波峰和波谷代表了光滑程度。 随着分形维数从 2. 35 ~
2. 45,粗糙表面波峰和波谷增加,但幅度减小,因而

表面粗糙度逐渐减小,表面轮廓变得更加光滑。

图 6　 不同分形维数的分形表面粗糙度

Fig. 6　 Fractal surface roughness of different fractal dimensions

3　 数值方法

文中的数值计算过程均利用 VS 编程软件求

解,点接触弹流润滑数学模型求解域的横、纵坐标范

围为 X = - 3. 0 ~ 2. 0,Y = - 2. 5 ~ 2. 5,计算网格密

度为 65 × 65。 收敛判据为载荷和压力的相对精度

小于等于 1 × 10 - 3。 表 1 中给出了数值计算参数。

表 1　 数值计算参数

Tab. 1　 Numerical calculation parameters

节点数 　 ρ0 / (kg·m -3) E′ / Pa w / N 滑滚比

65 ×65 890 2. 21 ×1011 1、2、5 1. 0

υ1、υ2 ϕ / (Pa·s) n u / (m·s -1) D

0. 3 0. 05、0. 08、0. 16 0. 65、0. 85、1. 00 0. 2、0. 4、0. 6 2. 35、2. 40、2. 45

本文采用迭代法联合求解方程 (11)、(13)、
(15)、(17)、(18),获得未知参数 ϕ、ρ、P 和 H,求解

流程如图 7 所示,具体的求解过程详见如下步骤。
Step1　 将脂弹流润滑控制方程中的方程(11)、

(13)、(15)、(17)、(18)进行无量纲化,具体参数为

P = p / pH,H = hRx / ab,X = x / b,Y = y / a,ρ∗ = ρ / ρ0,
ϕ∗ = ϕ / ϕ0,U = ϕ0u / (E′Rx),W = w / (E′R2

x)。 其中:

P 为无量纲化压力,H 为无量纲化膜厚,ρ∗、ϕ∗分别

为无量纲化密度和黏度,U、W 分别为无量纲化速度

和载荷参数。 对基本控制方程 ( 11 ) 和边界条

件(12)进行无量纲化处理,再通过有限差分法对无

量纲化后的控制方程进行离散化处理[24]。
Step2　 给定等效弹性模量、初始黏度、载荷以

及速度等已知参数,对网格层数和节点数进行设置,
取网格层数为 5 层,节点数为 65 × 65 个节点。

Step3　 合理假设接触区脂膜压力 P 以及脂膜

厚度 H 的初始迭代值。
Step4 　 采用多重网格积分法[25] 求解弹性变

形,得到变形量 v。 采用多重网格法[26] 求解脂膜压

力 P,将 H0、ϕ0和 ρ0等已知参数代入无量纲化后的

方程(13)、(15)和(17)中,求解出接触变形后的脂

膜厚度 H、黏度 ϕ、密度 ρ。
Step5 　 判断求得脂膜压力是否满足给定的误

差要求,再判断脂膜压力和载荷是否同时满足给定

的误差要求。
Step6 　 判断是否满足误差要求即收敛判据为

前、后两次迭代的压力差小于或等于相对精度 1 ×
10 - 3,迭代结束;否则继续执行 Step3 ~ Step6,直到

满足收敛条件为止。
Step7　 最后,输出脂膜压力以及脂膜厚度。
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图 7　 数值计算流程

Fig. 7　 Numerical calculation flow chart

4　 仿真结果与分析

仿真中取流变指数为 0. 85,卷吸速度为 0. 6 m/ s,
轴承所受载荷为 2. 0 N,润滑脂黏度为 0. 16 Pa·s,
分形维数 D 为 2. 40。 通过软件编程计算,得到了求

解域内润滑脂膜压力、脂膜厚度的分布情况,如图 8
所示。 图 8(a)、8(b)分别为未考虑粗糙度和考虑

粗糙度下脂膜压力 p 的分布情况,图 8(c)、8(d)分
别为未考虑粗糙度和考虑粗糙度下脂膜厚度 h 的分

布情况。 由图 8 可知,受表面粗糙度的影响,脂膜压

力和脂膜厚度在数值上出现了很多的凹凸拐点,与
未计入表面粗糙度时明显不同。
4. 1　 模型验证

采用数值方法的求解步骤和表 1 所示的数值计

算参数,对本文方法在求解域网格 17 × 17、33 × 33
和 65 × 65 上进行网格无关性验证,验证过程中取脂

膜厚度三维图纵坐标 Y = 0,分别得到不同网格密度

下的脂膜厚度二维变化图,如图 9 所示。 由图 9 可

知,本文方法在不同网格密度下,脂膜厚度变化曲线

基本重合。 相同横坐标下,各网格密度之间的数值

结果误差都保持在 2%左右,从整体上看,膜厚计算

结果对网格密度变化不再敏感。 综上所述,对于本

文选取的计算网格密度 65 × 65 可以满足数值求解

的精度要求。

　 　 为验证本文弹流润滑数值分析模型的正确性,
将新模型与黄平等[13] 建立的点接触弹流分析模型

和所搭建的弹流润滑实验台得到的结果[15] 进行了

对比。 为了保证模型的一致性,新模型选取的相关

计算参数与黄平等[13]所建模型和实验工况均相同。

图 8　 脂膜压力、脂膜厚度分布情况

Fig. 8　 Distribution of grease film pressure and thickness
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图 9　 不同网格密度下的脂膜厚度对比

Fig. 9　 Comparison of grease film thickness under different grid
densities

图 10 表示流变指数为 0. 62,载荷为 2 N,同一

卷吸速度下和流变指数为 0. 62,卷吸速度为 0. 4 m/ s,

同一载荷下,各模型的脂膜厚度的变化规律。 由

图 10可知,在中心膜厚区域脂膜呈现马蹄凹陷形状

特征,在出口区脂膜出现明显的颈缩现象,最小脂膜

厚度位置相对一致,将新模型与实验模型和其他模

型的脂膜厚度进行对比,各模型对脂膜厚度影响趋

势一致,且本文模型更加接近实验分析结果,从而验

证了本文模型在求解弹流脂润滑理论方面的正确

性。 误差分析:从图 10(a)可见,新模型和实验模型

脂膜在厚度上有略微偏差,这可能因为实验模型的

钢球和玻璃盘的几何位置误差导致。 从图 10(b)可
观察到,新模型和实验模型脂膜的形状区别主要是

中心膜厚区域的宽度不同,这可能由于实验载荷受

振动的等外界因素影响不能使载荷恒定为 1 N 所

致,载荷发生变化,接触区域宽度也会改变。

图 10　 相同卷吸速度和载荷下各模型的脂膜厚度比较

Fig. 10　 Comparison of grease film thickness of each model at same entrainment velocity and loads

4. 2　 流变指数对脂膜压力和脂膜厚度分布的影响

图 11 研究了流变指数在 3 种状态即 0. 65、
0. 85、1. 00 下考虑粗糙度和未考虑粗糙度脂膜压力

p 和脂膜厚度 h 的分布情况。 特别说明当流变指数

为 1. 00 时润滑脂的非牛顿性最弱此时为润滑油。
从图 11(a)可以看出,随着流变指数减小,即非

牛顿特性增强,脂膜厚度逐渐减小且颈缩现象愈加

不明显,二次压力峰值逐渐减小,越靠近接触区脂膜

压力越符合 Hertz 压力分布。 这是因为入口处存在

润滑脂的非剪切行为,流变指数越小则非牛顿特性

越明显,剪切变稀的能力变强,润滑脂的黏度随剪应

变率增大而减小,润滑脂流速变快,容量减小导致脂

膜厚度减小,颈缩现象不明显,压力峰值降低。
从图 11(b)可以看出,在流变指数为 0. 65 时,

最大脂膜压力相对较小,最小脂膜厚度相对较小,而
在流变指数为 1. 00 时,最大脂膜压力相对较大,最
小脂膜厚度相对较大。 随着流变指数变化,粗糙平

面的脂膜压力、脂膜厚度上下幅动,且与光滑平面脂

膜压力及脂膜厚度的变化趋势相同,尤其在出口区

域有二次压力峰,脂膜厚度也出现较为明显的颈缩

现象。 对比同一横坐标 X = 0. 125 条件下,脂膜厚

度的具体数值,在考虑表面粗糙度时,接触区润滑脂

的膜厚更小,极易受到破坏导致摩擦磨损。
4. 3　 分形维数对脂膜压力和脂膜厚度分布的影响

图 12 揭示了卷吸速度为 0. 6 m / s,轴承载荷为

2. 0 N,不同分形维数下脂膜压力 p 和脂膜厚度 h 的

分布情况。 可以看出,分形维数 D 为 2. 45 时,最大

脂膜压力相对较小,最小脂膜厚度相对较大;而分形

维数 D 为 2. 35 时,最大脂膜压力相对较大,最小脂

膜厚度相对较小。 随着分形维数 D 减小,脂膜压

力、膜厚上下波动范围变大,最大脂膜压力增大,最
小脂膜厚度减小。 这是由于分形维数 D 减小,表面

微凸体越明显,表面越粗糙,这种情况下,滚珠和外

圈表面多以微凸体之间相互接触,真实接触面积变

小,导致局部脂膜压力增大,从而对将要流入间隙的

润滑脂起到阻碍作用,润滑脂流动变慢,使得在
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Hertz 接触区域的部分脂膜厚度减小。 因此在计入

粗糙度的情况下,脂膜厚度往往比光滑表面的膜厚

更小,往往达不到更好润滑的目的,对润滑脂膜的产

生起到了负作用。 考虑表面粗糙度的影响对于研究

主轴承润滑特性更具合理性。

图 11　 不同流变指数下脂膜压力和脂膜厚度的分布情况

Fig. 11　 Distribution of grease film pressure and thickness under different rheological indexes

图 12　 不同分形维数下脂膜压力和脂膜厚度的分布情况

Fig. 12　 Distribution of grease film pressure and thickness under
different fractal dimension

4. 4　 卷吸速度对脂膜压力和脂膜厚度分布的影响

图 13 比较了载荷为 2 N,卷吸速度在 3 种状态

即 0. 2、0. 4、0. 6 m / s 下考虑粗糙度和未考虑粗糙度

脂膜压力 p 和脂膜厚度 h 的分布情况。 从图 13(a)

可以看出,随着卷吸速度的增大,脂膜压力变化不

大,膜厚增加,二次压力峰越明显,且逐渐远离出口

区域。 这是由于随着卷吸速度的增大,接触区上下

界面润滑脂相对速度增大,被滚珠带入接触区的润

滑脂增多,使得脂膜厚度增大,这说明在实际工况中

也可以适当增大转速以达到利于润滑的目的。
从图 13(b)看出,最大脂膜压力相比较不太明

显,但是在卷吸速度为 0. 2 m / s 时,最小脂膜厚度相

对较小,而在卷吸速度为 0. 6 m / s 时,最小脂膜厚度

相对较大。 对于粗糙平面的脂膜压力以及膜厚分

布,其压力值、膜厚值由于表面结构的不平整,变化

幅度明显,且粗糙表面的脂膜压力和脂膜厚度具有

更大或更小的极值,在实际中,受粗糙度影响主轴承

更加容易缺脂,并同时存在干摩擦和流体动压润滑

两种状态即混合润滑状态,从而极大可能发生摩擦

和磨损破坏,所以有必要考虑粗糙度影响,对卷吸速

度适当提高,改善润滑。

图 13　 不同卷吸速度下脂膜压力和脂膜厚度的分布情况

Fig. 13　 Distribution of grease film pressure and thickness at different entrainment velocity
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4. 5　 载荷对脂膜压力和脂膜厚度分布的影响

图 14 探讨了卷吸速度为 0. 6 m / s,载荷在 3 种

状态即 1、2、5 N 下光滑和粗糙平面脂膜压力 p 和脂

膜厚度 h 的分布情况。 图 14(a)可以看出,载荷增

大对脂膜压力影响不大但对脂膜厚度影响较大。 随

载荷的逐渐增大,脂膜厚度逐渐减小,润滑脂出口附

近的二次压力峰逐渐降低,颈缩现象越来越不明显。
这是因为较大的载荷对轴承间隙挤压作用加强,接
触区上下界面润滑脂被挤压,接触区的润滑脂流失,
使得脂膜厚度减小,因为脂膜厚度减小,所以接触区

域内外压力差较难形成,压力峰值降低和颈缩现象

愈加不明显。
从图 14(b)可以看出,在载荷为 5 N 时,最大脂

膜压力不做比较,最小脂膜厚度相对较小,而在载荷

为 1 N 时,最小脂膜厚度相对较大。 在润滑脂出口

区域压力有聚增,颈缩现象也较为明显且和光滑平

面二次压力峰以及颈缩变化规律保持高度一致。 通

过对光滑和粗糙平面形成脂膜厚度大小的判断,分
析出适当减小载荷有利于润滑。
4. 6 　 润滑脂黏度对脂膜压力和脂膜厚度分布的

影响

　 　 图 15 探究了载荷为 2 N,卷吸速度为 0. 6 m / s,
润滑脂黏度在 3 种状态即 0. 05、0. 08、0. 16 Pa·s 下
光滑和粗糙平面脂膜压力 p 和脂膜厚度 h 的分布情

况。 图 15(a)可以看出,黏度变化对脂膜压力影响

变化不大,随着黏度的增加,脂膜厚度逐渐增大,二
次压力峰值逐渐增大,脂膜颈缩现象越来越明显。
这是由于随着润滑脂黏度的增大,接触区界面润滑

脂流动性会变差,导致接触区的润滑脂缓出滞留,使
得脂膜厚度逐渐增大。 因为脂膜厚度的增加,接触

区域内外容易形成压力差,导致在出口区域的压力

峰值增加和颈缩现象明显。

图 14　 不同载荷下脂膜压力和脂膜厚度的分布情况

Fig. 14　 Distribution of grease film pressure and thickness under different loads

图 15　 不同润滑脂黏度下脂膜压力和脂膜厚度的分布情况

Fig. 15　 Distribution of grease film pressure and thickness under different grease viscosity
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　 　 从图 15(b)可以看出,在润滑脂黏度为 0. 05 Pa·s
时,最大脂膜压力不做比较,最小脂膜厚度相对较

小,而在润滑脂黏度为 0. 16 Pa·s 时,最小脂膜厚

度相对较大。 粗糙平面与光滑平面相比,除脂膜压

力、脂膜厚度有上下幅度变化外,总体趋势相同,且
在润滑脂出口处同样出现二次压力峰和颈缩现象但

不明显。 光滑和粗糙平面的脂膜厚度都随润滑脂黏

度增大而增大,因此适当增大润滑脂黏度有利于

润滑。

5　 结　 论

1)三维分形函数对主轴承实际加工表面形貌

进行表征。 受粗糙度影响的三维脂膜压力分布呈现

多个压力峰值,二次压力峰和脂膜颈缩现象不再明

显。 考虑粗糙度的三维脂膜压力值比未考虑粗糙度

的值大;相反,三维脂膜厚度值小。 考虑粗糙度和润

滑脂非牛顿性的点接触弹流润滑分析更贴近实际。
2)流变指数越小,主轴承润滑脂的非牛顿特性

越明显,润滑脂膜的剪切稀化行为越强,脂膜厚度减

小;分形维数越小,主轴承表面越粗糙,真实接触面

积减小,脂膜厚度也减小;主轴承的卷吸速度和润滑

脂黏度越大,润滑脂堆积容量增加,脂膜厚度增大;
主轴承法向载荷越大,接触间隙变小,脂膜厚度

减小。
3) 脂膜厚度决定主轴承润滑效果。 在流变指

数较小、分形维数较小、重载、低转速和低黏度的润

滑工况下,润滑脂膜厚度偏低,主轴承润滑效果越

差,极易导致接触表面从流体动压润滑过渡为混合

润滑状态。
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