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基于摩擦状态的缸套表面区域划分
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摘要：为有效划分缸套-活塞环润滑状态，以 YTRC2110D 柴油机为对象开展等效摩擦试验，分析了

缸套不同位置摩擦因数的变化规律，确定了不同润滑状态的临界位置并进行区域划分，探究了分区复合

润滑结构的影响。研究发现：上下止点附近区域的润滑状态为边界润滑，正弦填充复合润滑结构在边界

区域的减摩效果最佳；中间区域的润滑状态为流体润滑，多级润滑结构的摩擦因数最小；过渡区的润滑

状态为混合润滑，正弦织构填充与圆织构复合润滑结构摩擦因数的最大减小值为 53.66%。
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Surface Region Division of Cylinder Liner Based on Friction State
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Abstract： To effectively distinguish the lubrication states of the cylinder liner– piston ring system， 
equivalent friction tests were conducted on a YTRC2110D diesel engine.  The variation of the friction coef⁃
ficient along different positions of the cylinder liner was analyzed.  The critical positions corresponding to 
different lubrication regimes were identified， and zonal division was performed accordingly.  The effect of 
zonal composite lubrication structures was then investigated.  The results indicate that the regions near the 
top dead center and bottom dead center are in boundary lubrication， where the sin-etextured composite 
structure exhibits the best friction-reducing performance.  The middle region is characterized by hydrody⁃
namic lubrication， where a multi-stage structure yields the lowest friction coefficient.  The transition region 
operates under mixed lubrication， and the maximum friction coefficient reduction rate of 53. 66% is 
achieved by the composite structure combining sine-texture filling and circular texture.

Key words： lubrication condition； critical position； surface zoning； composite lubrication structure

0 引言

柴油机作为船舶、汽车的核心动力装置，其性

能直接影响产品整体的可靠性。缸套-活塞环作

为最重要的摩擦副，产生的摩擦损失占柴油机总

摩擦损失的 26%，是影响柴油机效率与寿命的主

要因素［1-2］。
FERRARESE 等［3］发现润滑不足、高温及活

塞往复运动的交替加速减速使上止点附近区域成

为磨损最严重的部位。LIU 等［4］通过数值分析发

现了上止点附近的活塞环润滑特性。 JIAO 等［5］

验证了刚性环模型的有效性，并发现上止点附近

的粗糙体接触摩擦力显著增大。何星等［6］指出缸

套上下止点附近的磨损严重、中部磨损最轻，且不

同区域的磨损机理存在差异。这些研究指明缸套

轴向不同位置的磨损状态与润滑特性存在显著

差异。
表面织构技术广泛用于减摩。MISHRA 等［7］

发现表面织构在不同润滑状态下均能有效减摩，
且边界润滑状态下的效果最佳。KIM 等［8］发现边

界和混合润滑条件下，规则磨削表面的平均摩擦

因数小于不规则珩磨槽。MISHRA 等［9］发现织构

表面可使边界润滑状态下的平均摩擦因数减小

12%。YIN 等［10］发现激光织构在流体动压润滑下

的减摩效果显著优于边界润滑。SHEN 等［11］开发

的 MoS2 填充微织构提高了减摩抗磨性能。KI⁃
KUHARA 等［12］发现流体动压润滑下的微结构能

有效改善润滑条件。
现有研究集中于特定润滑状态下单一表面技

术的效果评价，缺乏对缸套轴向不同位置润滑状

态的系统划分，未能建立润滑状态分区与表面微

造型设计的对应关系。活塞环在行程中不同位置
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的速度、载荷和温度的变化导致单一的表面改性

策略难在整个行程内实现最优摩擦性能。
本文基于摩擦磨损试验，系统划分缸套表面

不同润滑状态的临界位置，研究分区复合润滑微

造型对润滑区域摩擦性能的影响规律，提出了基

于润滑状态分区的缸套表面微造型设计方法。

1 缸套工作表面工况分析

1.1　缸套位置和活塞速度

研 究 对 象 为 YTRC2110D 为 四 冲 程 柴 油

机［13］。做功行程中，活塞裙顶部与底部的位移和

速度显著变化［14］，导致缸套与活塞环之间的摩擦

磨损最大，因此以做功行程为例，分析缸套-活塞

环的摩擦。
根据 YTRC2110D 的工况参数可得活塞环

位移［15］

S= r [ ( 1 - cos α )+ r
4L ( 1 - cos 2α ) ] （1）

式中：r为曲柄半径；α为曲柄与气缸中心线的夹角；L为连

杆长度。

活塞环的速度［16］

vm = rω ( sin α+ r
2L sin 2α ) （2）

式中：ω为柴油机输出轴的角速度，rad/s。
根据式（1）、式（2）可得缸套位置与活塞速度

在做功行程中的关系，如图 1 所示，其中，TDC
（top dead center）、LDC（lower dead center）分别表

示上止点和下止点。

1.2　缸套位置和载荷

图 2 所示为缸套-活塞环径向受力情况，假设

活塞环底部在做功行程中与槽顶接触，考虑主要

受力因素建立的径向平衡方程为［17］

Fz+Fa=Fe+Fg （3）
式中：Fz为油压对活塞环径向作用力；Fa为缸套与活塞环

接触产生的径向压力；Fe为活塞环的径向弹性力；Fg为活

塞环背部压力气体作用力，由活塞环背环压力 pg（一般为

燃烧室压力的 0.7 倍）求得。

活塞环的弹力为

F e = 0.141πDbES0T 3

( D- 2T ) ( D- 3T )3 （4）

式中：S0为活塞环的开口端距；D为活塞环直径；T为活塞

环厚度；E为活塞环弹性模量；b为活塞环轴面宽度。

活塞环平均面压［18］为

p0 = 0.76F
HD

=
0.76( F e + F g )

HD
（5）

式中：H为活塞环高度。

联立式（1）、式（3）～式（5）可得做功行程的径向载

荷与缸套位置的关系，如图 3 所示。

1.3　缸套位置和温度分布

由于发动机内表面传热过程的复杂性，本文

忽略缸套-活塞环系统之间的传热效应和摩擦热，
认为气体与缸套内表面之间的换热主要是对流换

热（以对流换热系数代替换热系数）［18］。活塞顶部

的传热对活塞的温度分布和热负荷有显著影响。
活塞的平均温度变化缓慢，在一个工作循环中基

本保持恒定［19］。由此计算活塞顶面一个循环内的

缸内气体温度［20］

图 1　活塞做功行程速度与缸套位置对应关系

Fig.1　The correlation between the velocity of the 
piston work stroke and the alignment accuracy 

of the cylinder liner

图 2　缸套-活塞环径向受力情况

Fig.2　Radial forces acting on the cylinder liner 
and piston ring

图 3　径向载荷与缸套位置对应关系

Fig.3　The correlation between the radial load and 
position of the cylinder liner
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T res =∫
0

720

hgT g dφ/ ∫
0

720

hg dφ （6）

式中：hg为气体的瞬态传热系数；Tg为气体的瞬态温度，可

通过一维燃烧模拟得到［18］；φ为曲柄角，（°）。

根 据 Eickelberg 公 式 计 算 可 得 瞬 态 传 热

系数［20］

hg = 7.8v1/3
m p1/2

g （7）
式中：pg为气体的瞬时压力，可通过一维燃烧模拟得到［18］。

柴油机缸套的内表面温度为［20］

Tm ( h )= T res ( 1 + k2 β ) exp (-β 0.5 ) （8）
k1 = 0.573( S/D )0.24      β= h/S 

式中：h为缸套位置。

联立式（6）～式（8），得到缸套内不同位置的

温度，如图 4 所示。

2 摩擦试验

2.1　试验设备与试样

试验设备为 FTM M30 摩擦试验机，采用图 5
所示的组合运动方式，其中，缸套上下死点附近与

活塞环的摩擦采用滑块往复运动的摩擦等效，流
体润滑区域摩擦采用销盘旋转运动的摩擦等效。
往复运动与旋转运动的载荷均由法向加载力决

定。通过电机转速和盘的回转半径确定的销盘摩

擦副的速度等效缸套活塞环之间的往复运动速

度。销试样的直径为 6 mm、长度为 20 mm，块试

样尺寸为 20 mm×20 mm×10 mm，盘的直径为

82 mm、厚度为 6 mm。销试样由不锈钢制成，块
试样和盘试样材料为球墨铸铁。试验前，对销、
块、盘的端面进行磨削和抛光，使销与块、销与盘

的摩擦副表面初始粗糙度和活塞环与缸套表面的

粗 糙 度 相 同 ，其 中 ，活 塞 环 表 面 粗 糙 度 Ra 为

0.82 μm，球墨铸铁缸套表面粗糙度 Ra为 3.2 μm。
2.2　试验方案

基于 YTRC2100D 柴油机的实际工况，设计

活塞做功行程中缸套不同位置的载荷、速度与温

度。为分析温度对缸套摩擦性能的影响，设计了

对应位置工况下的对比试验，试验工况参数如表

1 所示。试验过程中，润滑油循环润滑，其中，润
滑油型号为 CD15W-40，润滑油流量为 1 L/min，
每秒采样 100 个数据，试验时长为 60 min，湿度HR

为 60%。试验过程中，采用带有温度控制的摩擦

试验机高温模块加热。
2.3　复合润滑结构

为减小摩擦因数，在缸套表面不同润滑区域

采用激光烧蚀加工不同微造型，如图 6 所示。润

滑区域多级润滑的结构参数如图 7 所示。边界和

混合区域中，圆形微凹坑直径 d为 0.2 mm，深度 ha

为 0.04 mm；横向间距 tx为 2 mm，位错 rx为 1 mm；
边界润滑区域的纵向间距 ty、ry分别为 1.5 mm 和

0.5 mm，混合润滑区域的纵向间距 ty、ry分别为

2 mm 和 1 mm。流体润滑区域中，凹坑直径为

0.3 mm，深度为 0.06 mm，凹坑面积率为 20%。
正弦填充润滑结构的周期长度 e为 2 mm，深度为

0.04 mm，边界润滑区域、混合润滑区域的纵向间

距 c分别为 1.5 mm 和 2 mm，边界润滑区域的织构

宽度 bz 为 0.2 mm，混合区域、流体润滑区域的的

织构宽度 bz 为 0.15 mm，流体润滑区域的正弦织

构面积率为 5%。在正弦润滑结构周围加工圆形

图 4　缸套温度与位置关系

Fig.4　Relationship between cylinder liner 
temperature and position

图 5　FTM M30摩擦试验机原理及试样

Fig.5　Principles and samples of the FTM M30 friction 
testing machine
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微凹坑，组成多级润滑结构，凹坑到沟槽的距离 s
为 0.2 mm，并对圆形微凹坑进行 MoS2 的完全填

充、部分填充和不填充处理。常温试样表面填充

0.3 g UV 胶和 2.7 g MoS2 粉末并进行照射固化，
然后用砂纸去除织构外的 MoS2。MoS2与润滑油

的混合物（质量比为 3∶7）填充高温试样的润滑结

构，并均匀涂抹在微织构表面。参照文献［21］，
将常温试样和高温试样均放入 XQ-2B 镶嵌机，加
压 2MPa 后，在 320 ℃保温 10 min。静置冷却后，
去除表面硬块，从而完成填充。

3 结果与讨论

3.1　缸套光滑表面各位置摩擦因数的分析

图 8 为光滑缸套表面不同位置的摩擦因数 -
时间曲线。活塞远离缸套上止点和下止点时，摩
擦因数逐渐减小。缸套上止点附近的摩擦因数比

下止点的波动范围和幅值大。
由图 8a 可看出，缸套上止点附近 0.1 mm 位

置，摩擦因数波动很大，磨损 43min 后，摩擦因数

趋于稳定。活塞与上止点的距离 S从 1.1 mm 变

为 2.1 mm 时，摩擦因数减小，30 min 后距离上止

点 2.1 mm 位置的摩擦因数波动幅度逐渐减小，但
摩擦因数总体上的波动幅度较大。S=2.6 mm
时，摩擦因数在 0~20 min 内快速减小，20 min 后

的摩擦因数逐渐稳定，对应的摩擦因数为 0.071~
0.055。

由图 8b 发现，高温上止点附近 0.1 mm 位置

的摩擦因数波动幅度比常温大，但 40 min 后进入

稳定阶段。活塞与上止点的距离 S从 1.1 mm 变

为 2.6 mm 时，随时间的推移，S=2.6 mm 处的摩

擦因数逐渐减小，但高温下的摩擦因数波动幅度

比常温大。S=4.1 mm 时，摩擦因数在 0~13 min
内随时间的推移逐渐减小，在 13 min 后摩擦因数

波 动 幅 度 逐 渐 变 小 ，稳 定 阶 段 的 摩 擦 因 数 为

0.068~0.080。缸套在初始位置附近时，与常温的

上止点附近区域相比，高温的上止点附近区域温

度更高，且压力更大、速度更低，因此摩擦因数及

其波动范围比较大。随着活塞远离上止点，活塞

速度增大、载荷与温度降低，活塞环与缸套接触状

态从边界润滑逐渐转变为混合润滑，磨合时间变

短，摩擦因数及其波动范围减小。润滑油添加剂

表 1　摩擦试验工况

Tab.1　Testing conditions for friction analysis

分组

1
2
3
4
5
6
7
8
9

10
11
12
13
14
15
16
17
18
19
20

曲柄
角度/
（°）
362.8
369.3
372.9
374.4
378.2
382.9
383.7
384.4
385.4
386.5
512.7
516.8
520.5
521.4
522.8
523.3
524.7
525.2
525.8
526.9

缸套
位置/
mm
0.1
1.1
2.1
2.6
4.1
6.5
6.9
7.3
7.9
8.6

120.2
120.5
121.1
121.5
122.5
123.2
123.5
123.6
123.7
123.9

滑动速度/
（m·s-1）

0.5
1.0
1.4
2.0
3.0
4.0
4.2
4.9
5.2
5.4
2.7
2.5
2.2
2.0
1.5
1.2
1.0
0.9
0.7
0.5

载荷/
MPa

6.1
6.0
5.6
5.2
4.1
3.2
3.1
2.5
2.4
2.2
0.8
0.8
0.8
0.8
0.8
0.8
0.8
0.8
0.8
0.8

温度
1/℃

303.5
286.2
278.0
274.9
267.6
259.4
258.3
257.3
255.8
254.2
213.4
213.4
213.4
213.4
213.4
213.4
213.4
213.4
213.4
213.4

温度
2/℃

20
20
20
20
20
20
20
20
20
20
20
20
20
20
20
20
20
20
20
20

图 7　润滑区域多级润滑结构参数

Fig.7　Parameters for multi-stage lubrication structure 
in lubrication areas

图 6　润滑结构试样

Fig.6　Lubricating structure specimen
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产生的氧化层和摩擦膜作为一种固体润滑剂，在
高温下保护摩擦表面［22］，导致高温的上止点附近

摩擦因数可更快进入稳定阶段。
常温下，活塞与常温上止点的距离 S为 4.1～

6.5 mm 时，稳定阶段的摩擦因数为 0.041~0.032。
高温下，S为 6.5～7.9 mm 时，稳定阶段的摩擦因

数为 0.063~0.033。分析认为 S为 4.1～6.5 mm、
6.5～7.9 mm 时，活塞受到的载荷减小，运动速度

增加，活塞温度下降至稳定状态，摩擦因数随接触

压力的减小而减小［23］，并且高速活塞使缸套与活

塞环之间形成连续稳定的动压油膜，因此使缸套

和活塞环由混合润滑状态转变为流体动压润滑状

态，缸套和活塞环之间的磨合时间比较短。
如图 8c 所示，常温下，S为 123.6～123.9 mm

时，摩擦因数在 22 min 后逐渐平稳，稳定阶段的

摩擦因数为 0.102~0.136。高温下，S为 123.5～
123.9 mm 时，摩擦因数在 16 min 后逐渐平稳，稳
定阶段的摩擦因数为 0.114~0.151，如图 8d 所示。
分析认为缸套在 16 min 后进入边界润滑状态，摩
擦副无法形成连续稳定的润滑油膜，摩擦副表面

直接接触，出现明显的磨损破坏，摩擦因数波动范

围持续加大，但温度的升高促使润滑油添加剂

MoS2 粉末产生氧化层和摩擦膜［22］。活塞在下止

点附近的压力远远小于上止点附近的压力，所以

相比于高温，常温下的活塞环和缸套磨合进入稳

定阶段的时间更短，摩擦因数更小。
常温下，S=123.5 mm 时，摩擦因数在 18 min

后 逐 渐 平 稳 ，稳 定 阶 段 的 摩 擦 因 数 为 0.086~
0.092。 S 为 120.5～122.5 mm 时 ，摩 擦 因 数 在

15 min 后 逐 渐 平 稳 ，稳 定 阶 段 的 摩 擦 因 数 为

0.053~0.062。高温下，S=123.2 mm 时，摩擦因

数在 12 min 后逐渐平稳，稳定阶段的摩擦因数为

0.091~0.099。高温下，S为 120.2~122.5 mm 时，
摩擦因数在 8 min 后逐渐平稳，稳定阶段的摩擦

因 数 为 0.065~0.080。 分 析 认 为 S 为 120.2~
122.5 mm（下止点附近的混合 -流体过渡区）时，
进入稳定阶段所需时间短于上止点附近区域。这

是因为下止点附近的径向载荷较小，有利于润滑

油膜快速建立，摩擦波动小，因而更快进入稳定摩

擦状态。
3.2　缸套表面润滑状态分析

图 9 为平均摩擦因数 -缸套位置曲线。由图

9a 可看出，常温下，S从 0 变为 6.9 mm 时，摩擦因

数先从 0.153 迅速减小至 0.041，然后缓慢减少到

0.032，再略微增大。该现象表明，在缸套轴向存

在一个摩擦因数最小的位置，这对应 Stribeck 曲

图 8　光滑缸套表面摩擦因数随时间变化曲线

Fig.8　The curve representing the friction coefficient of 
a smooth liner surface over time

·· 1607



中国机械工程  第  37 卷  第  7 期  2026 年  7 月

线中混合润滑向流体动压润滑的转变点。一般认

为，Stribeck 曲线上的最小摩擦因数点是流体润

滑与混合润滑的转化点，流体动压润滑的摩擦因

数为 10-2~10-3 量级，边界润滑的摩擦因数为 0.1，
混合润滑摩擦因数在 0.1 与 0.01 之间。稳态阶段

中，距上止点 0.1 mm、1.1 mm、2.1 mm 处的平均

摩擦因数分别为 0.153、0.135、0.097，这表明边界

润滑与混合润滑的转化点在 S为 1.1～2.1 mm 之

间位置。由摩擦因数的最小值可确定缸套边界润

滑的临界位置为 S=2.1 mm 处，混合润滑与流体

润滑的缸套临界位置为 S=6.5 mm 处。

由图 9a 可看出，高温下，S为 0 ～8.6 mm 区

域的摩擦因数先从 0.183 迅速减小至 0.074，然后

逐渐减少到 0.033，且 S=7.9 mm 是平均摩擦因数

最小（0.033）处即流体动压润滑和混合润滑的转

化点。高温稳态阶段中，S为 0.1 mm、1.1 mm、
2.1 mm、2.6 mm 区 域 的 平 均 摩 擦 因 数 分 别 为

0.183、0.152、0.116、0.092，这 表 明 S 为 2.1～
2.6 mm 区域存在边界润滑与混合润滑的转化点。

由摩擦因数的最小值确定高温下，S=2.6 mm 处

为边界润滑与混合润滑的缸套临界位置，混合润

滑与流体润滑的临界位置为 S=7.9 mm 处。
由图 9b 可看出，常温下，S从 123.9 mm 变为

120.5 mm 时，摩擦因数从 0.136 快速降至 0.062，
然后缓慢降至 0.051，且距离上止点 121.1 mm 的

位置是在缸套下止点附近的平均摩擦因数最小

点，对应的摩擦因数为 0.051。此最小摩擦因数点

是流体动压润滑和混合润滑的转折点。稳态阶段

中 ，S 为 123.9 mm、123.7 mm、123.6 mm、
123.5 mm 的平均摩擦因数分别为 0.136、0.120、
0.102、0.089，这表明 S在 123.6～123.5 mm 之间

存在边界润滑与混合润滑的转化点。由摩擦因数

的值确定下止点附近的边界润滑与混合润滑的临

界位置 S=123.6 mm、混合润滑与流体动压润滑

的临界位置 S=121.1 mm。
由图 9b 可看出，高温下，S从 123.9 mm 减小

到 120.2 mm 时 ，摩 擦 因 数 从 0.151 快 速 降 至

0.081，然后缓慢降至 0.062，且 S=120.5 mm 处是

缸套下止点附近的平均摩擦因数最小（0.062）点

即流体动压润滑和混合润滑的转化点。高温稳态

阶 段 ，S 为 123.9 mm、123.6 mm、123.5 mm、
123.2 mm 处的平均摩擦因数分别为 0.151、0.134、
0.126、0.098，这表明 S在 123.5～123.2 mm 之间

存在边界润滑与混合润滑的转化点。由摩擦因数

的最小值确定下止点附近边界润滑与混合润滑的

临界位置为 S=123.2 mm 处，混合润滑与流体动

压润滑的临界位置为 S=120.5 mm 处。
对比图 9a、图 9b 发现，活塞从下止点到边界

润滑区域的摩擦因数减小快于从混合润滑区域到

流体润滑区域的摩擦因数减小。做功行程中，活
塞到达混合润滑状态与流体动压润滑状态的转化

点时，摩擦磨损稳定阶段的平均摩擦因数比上止

点的摩擦因数大，产生上述现象的原因为：缸套-
活塞环摩擦副在上止点与在下止点的径向载荷不

同，载荷越小，进入 stribeck 曲线谷底所需的线速

度越小，进入流体润滑状态越早。
3.3　缸套表面润滑状态区域划分

根据摩擦试验稳定阶段的摩擦因数划分发动

机缸套的润滑状态区域。图 10 为缸套轴向区域

的润滑状态划分示意图，其中，缸套直径 D=
110 mm，上止点位置 S0=0 mm，下止点位置 Sm=
125 mm。常温下，边界润滑区域（BLR）与混合润

滑区域（MLZ）临界位置分别为 S1=2.1 mm、S4=
123.6 mm；混合润滑区域（MLZ）与流体动压润滑

区域（HLA）临界位置分别为 S2=6.5 mm、S3=

图 9　光滑缸套表面平均摩擦因数随缸套位置

变化曲线

Fig.9　The average friction coefficient of smooth 
cylinder liner surface varies with the position 

of cylinder liner
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121.1 mm。

由图 10 可以看出，常温下，边界润滑区域是 S

为 0～2.1 mm 和 123.6～125 mm 的区域，区域总

长为 3.5 mm，面积占比为 2.8%；混合润滑区域的

S为 2.1～6.5 mm 和 121.1～123.6 mm，面积占比

为 5.52%，区域总长为 6.9 mm；流体润滑状态区

域的 S为 6.5～121.1 mm，总长度为 114.6 mm，面

积率占比 91.68% 最大。各区域的温度、载荷和

摩擦状态不同，选用微造型的类型与尺度也应

不同。

由表 2 可看出，边界润滑状态对应工况不同

的两个区域：S为 0～2.1 mm 时，缸套 -活塞环摩

擦 副 的 线 速 度 为 0.5 ~1.4 m/s，载 荷 为 6.1~
5.6 MPa；S为 123.6～125 mm 时，缸套-活塞环摩

擦副的线速度为 1.0~0.5 m/s，载荷为 0.8 MPa。
混合润滑状态对应工况不同的两个区域：S为

2.1～6.5 mm 时，缸套-活塞环摩擦副的线速度为

1.4~4.0 m/s，载荷为 5.6 ~3.2 MPa；S为 121.1~
123.6 mm 时，缸套 -活塞环摩擦副的线速度为

2.2~0.9 m/s，载荷为 0.8 MPa。流体润滑区域即

S为 6.5 ~121.1 mm 时，缸套-活塞环摩擦副的线

速度为 4.2 ~2.2 m/s，载荷为 3.2 ~0.8 MPa。
高温下，缸套上止点位置 S0 = 0 mm，缸套下

止点位置 Sm = 125 mm，边界润滑区域与混合润

滑区域的临界位置 S1 = 2.6 mm，S4 = 123.2 mm。

混合润滑区域与流体动压润滑区域的临界位置

S2 = 7.9 mm，S3 = 120.5 mm。边界润滑区域即 S
为 0～2.6 mm 和 123.2～125 mm 时 ，总 长 为

4.4 mm，面积占比为 3.52%。混合润滑区域即 S

为 2.6 ～7.9 mm 和 120.5～123.2 mm 时，总长度

为 8 mm，面积占比为 6.4%。流体润滑区域即 S
为 7.9 ~120.5 mm 时，总长度为 112.6 mm，面积

占比 90.08% 最大。区域的温度、载荷和摩擦状

态不同，选用微造型的类型与尺度也应不同。由

表 2 可看出，边界润滑状态对应工况不同的 2 个

区域：距离上止点 0~2.6 mm 时，缸套 -活塞环摩

擦副的线速度为 0.5~2.0 m/s，载荷为 6.1～5.2 
MPa，温度为 303.1~274.9 ℃；距离上止点 123.2~

表 2　光滑缸套各区域工况及润滑状态

Tab.2　The smooth cylinder liner exhibits uniform regional conditions and optimal lubrication status

工况

常温

高温

摩擦状态区域

边界润滑区域（BLR）

混合润滑区域（MLZ）

流体润滑区域（HLA）

边界润滑区域（BLR）

混合润滑区域（MLZ）

流体润滑区域（HLA）

位置区域/mm
0~2.1

123.6~125
2.1~6.5

121.1~123.6
6.5~121.1

0~2.6
123.2~125

2.6~7.9
120.5~123.2

7.9~120.5

平均摩擦因数

0.153~0.097
0.102~0.136
0.097~0.032
0.056~0.102
0.032~0.051
0.183~0.092
0.098~0.151
0.092~0.033
0.062~0.098
0.033~0.062

面积占比/%

2.80

5.52

91.68

3.52

6.40

90.08

速度/（m·s-1）
0.5~1.4
1~0.5
1.4~4

2.2~0.9
4.2~2.2
0.5~2.0
1.2~0.5
2.0~5.2
2.5~1.2
5.2~2.5

载荷/MPa
6.1~5.6

0.8
5.6~3.2

0.8
3.2~0.8
6.1~5.2

0.8
5.2~2.4

0.8
2.4~0.8

温度/℃
20
20
20
20
20

303.1~274.9
213.4

274.9~255.8
213.4

255.8~213.4

图 10　光滑缸套轴向区域润滑状态划分示意图

Fig.10　Schematic diagram of lubrication state division in the axial region of a smooth cylinder line
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125 mm 时，缸套-活塞环摩擦副的线速度为 1.2~
0.5 m/s，载荷为 0.8 MPa，温度稳定在 213.4 ℃。
混合润滑状态对应工况不同的两个区域：距离上

止点 2.6 ~7.9 mm 时，缸套-活塞环摩擦副的线速

度为 2.0~5.2 m/s，载荷为 5.2~2.4 MPa，温度为

274.9～255.8 ℃ ；距 离 上 止 点 120.5~123.2 mm
时，缸套-活塞环摩擦副的线速度为 2.5~1.2 m/s，
载荷为 0.8 MPa，温度稳定在 213.4 ℃。流体润滑

区域距离上止点 7.9～120.5 mm，缸套-活塞环摩

擦 副 的 线 速 度 为 5.2~2.5 m/s，载 荷 为 2.4~
0.8 MPa，温度为 255.8~213.4 ℃。
3.4　缸套表面分区域复合润滑微造型摩擦性能

3.4.1　边界润滑区域

图 11 为常温下 S=0.1 mm（载荷 6.1 MPa，速
度 0.5 m/s）处不同润滑结构的摩擦因数-时间曲

线。光滑试样（UT）启动阶段（波动最大、时间

短）的 摩 擦 因 数 0.21 最 大 。 圆 形 微 凹 坑 试 样

（ST-1）启动阶段的摩擦因数为 0.15，10 min 后稳

定在 0.11 左右，且摩擦因数波动显著减小。复合

润滑造型（FS-1、FS-2、FS-3、FS-4）启动阶段的

摩擦因数均较小，其中，FS-1 启动阶段的摩擦因

数最小，8 min 后的摩擦因数趋于稳定在 0.076
左右。

图 12 为高温下 S=0.1 mm（载荷 6.1 MPa，速
度 0.5 m/s，温度 303.5 ℃）处不同润滑结构的摩擦

因数-时间曲线。光滑试样（UT）启动阶段的摩擦

因数 0.25 最大，摩擦因数波动较常温大。圆形微

凹坑试样（ST-1）启动阶段的摩擦因数为 0.20，
13 min 后稳定在 0.12 左右，且摩擦因数波动显著

减小。复合润滑造型（FS-1、FS-2、FS-3、FS-4）
启动阶段的摩擦因数均较小，其中，FS-1 的摩擦

因数最小，稳定阶段的摩擦因数在 0.085 左右，但
FS-1 在稳定阶段的摩擦因数较常温时大，且在

10 min 后才趋于稳定。

为减小缸套上止点区域的摩擦，在光滑表面

依次进行微织构、复合微织构的摩擦试验，探讨单

一结构向复合润滑结构演化过程中，缸套表面摩

擦性能的变化规律。图 13 为平均摩擦因数随复

合润滑结构变化曲线，可以看出，不同温度下填充

MoS2 的复合润滑造型（FS-1~FS-4）的摩擦因数

比单一的表面微织构（ST-1）更小。常温下，正弦

织构试样 FS-1 的平均摩擦因数比光滑试样 UT
最多小 54.90%；高温下，正弦织构试样 FS-1 的平

均摩擦因数比光滑试样 UT 最多小 52.50%。这

是因为较大压力下，微凹坑中的固体润滑剂被挤

压到摩擦接触表面并形成固体润滑转移薄膜，具

有优异的减磨效果［24］。FS-1 的润滑油黏度在高

温下会突然减小，导致润滑层无法保护摩擦界面，

摩擦因数增大［25］。过高的温度会造成结晶 MoS2

薄膜表层破损、严重氧化，增大粘着磨损，降低内

聚强度，导致产生大量磨损碎屑，减磨作用逐渐失

效［26］。多级润滑结构（FS-2~FS-4）高温下的摩

擦因数比常温下的大。这是因为低速重载下，圆

形微凹坑使摩擦界面无法形成连续稳定的润滑油

膜，还破坏摩擦界面产生的固体润滑转移薄膜。

因此，在边界润滑条件下，固体润滑薄膜在摩擦磨

图 13　边界润滑条件下平均摩擦因数变化曲线

Fig.13　Variation curve of average friction coefficient 
under boundary lubrication condition

图 11　边界润滑条件下常温摩擦因数随时间变化曲线

Fig.11　The time variation curve of the friction 
coefficient at room temperature under boundary 

lubrication conditions

图 12　边界润滑条件下高温摩擦因数随时间变化曲线

Fig.12　Time variation curve of friction coefficient at 
high temperature under boundary 

lubrication condition
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损中起主要减小摩擦因数的作用。
3.4.2　混合润滑区域

图 14 为常温下 S=123.6 mm（载荷 0.8 MPa，
速度 0.9 m/s）处不同润滑结构的摩擦因数-时间

曲线。光滑试样（UT）启动阶段的摩擦因数 0.16
最大，12 min 后趋于平稳，最终稳定在 0.10 左右。
圆形微凹坑试样（ST-1）启动阶段的摩擦因数

0.08 稍小，最终稳定在 0.07 左右。填充 MoS2的复

合润滑织构表面在启动阶段具有较小的摩擦因

数，且整个摩擦过程中的摩擦因数波动幅度都较

小。分析认为，混合润滑条件下，光滑表面与圆形

微凹坑表面的润滑不充分，摩擦界面油膜较薄，因
此摩擦接触主要由表面微凸体承担，导致摩擦因

数较高且波动较大［27］。相比之下，复合润滑结构

中的 MoS₂在挤压与剪切滑动作用下，形成连续的

固体润滑转移膜，有效隔离微凸体直接接触，从而

显著降低摩擦因数并提高稳定性［28］。

图 15 为高温下 S=123.2 mm（载荷 0.8 MPa，
速度 1.2 m/s）处不同润滑结构的摩擦因数-时间

曲线。光滑试样（UT）启动阶段的摩擦因数 0.17
最大，11 min 后趋于平稳，最终稳定在 0.098 左右，
摩擦因数总体上的波动比常温略大。圆形微凹坑

试样（ST-1）启动阶段的摩擦因数 0.13 稍小，最终

稳定在 0.073 左右。与混合润滑区域常温试验类

似，填充 MoS₂的复合润滑织构表面在启动阶段即

表现出较小的摩擦因数，且在整个摩擦过程中保

持较小的波动，处于较为平稳的状态。分析认为，
在高温混合润滑条件下，光滑表面与圆形微凹坑

表面由于润滑不充分，界面油膜较薄，且高温导致

润滑油黏度下降［25］，难以有效隔离微凸体接触，因
此摩擦因数较高且波动明显。相比之下，复合润

滑结构中的 MoS₂在挤压与滑动过程中，能形成稳

定的固体润滑转移膜，显著减少微凸体直接接触，
从而不仅降低摩擦因数，也提高了摩擦过程的稳

定性［29］。
图 16 所示为不同复合润滑结构的平均摩擦

因数，可以看出填充 MoS2的复合润滑造型的摩擦

因数比单一表面微织构小。常温下，试样 FS-2 有

最小的摩擦因数，平均摩擦因数最小值为 0.0412，
比光滑试样小 59.61%，比试样 FS-1 小 14.52%。
试 样 FS-4 的 平 均 摩 擦 因 数 比 试 样 FS-2 大

8.65%。高温下，试样 FS-2 有最小的摩擦因数，
平 均 摩 擦 因 数 0.0456 最 小 ，比 试 样 UT 小

53.66%，比试样 FS-1 小 15.08%。试样 FS-4 的

平均摩擦因数比试样 FS-2 大 5.98%。混合润滑

条件下的摩擦性能主要取决于摩擦界面形成的润

滑膜［29］，但微凸体导致油膜的摩擦性能不稳定。
试样 FS-2（正弦填充+圆形微凹坑）在混合润滑

条件下，其表面的正弦填充结构能形成稳定的固

体润滑膜，有效隔离微凸体接触；同时，圆形微凹

坑有助于在滑动过程中建立局部动压油膜。二者

协同作用，实现了以固体润滑膜为主导、油膜润滑

为辅助的复合润滑效果，因此表现出最小的摩擦

因数。高温下，润滑油的黏度会突然减小，导致润

滑层无法保护摩擦界面，因此试样 FS-2 在高温下

的摩擦因数比常温大，试样 FS-1、FS-4 的平均摩

擦因数也有相同规律［25］。

图 15　混合润滑条件下高温摩擦因数随时间变化曲线

Fig.15　Variation of the high-temperature friction 
coefficient over time under mixed lubrication conditions

图 14　混合润滑条件下常温摩擦因数随时间变化曲线

Fig.14　Time variation curve of friction coefficient at 
room temperature under mixed lubrication condition

图 16　混合润滑条件下平均摩擦因数变化曲线

Fig.16　Variation curve of average friction coefficient 
under mixed lubrication conditions
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3.4.3　流体润滑区域

图 17 为常温下 S=121.1 mm（载荷 0.8 MPa，
速度 2.2 m/s）处不同润滑结构的摩擦因数-时间

曲线。光滑试样（UT）启动阶段的摩擦因数最

大，0.09 左右，10 min 摩擦因数波动幅度趋于平

稳；椭圆形微凹坑试样（ST-2）、圆形微凹坑试样

（ST-3）启动阶段的摩擦因数分别为 0.07 和 0.05，
比光滑试样小，6 min 摩擦因数波动幅度趋于平

稳，最终分别稳定在 0.0388 和 0.0381 左右。具有

5% 正弦填充润滑结构的多级润滑结构试样（FS）
有较小的摩擦因数，并且在整个摩擦过程中，摩擦

因数波动幅度较平稳。

图 18 为高温下 S=120.2 mm（载荷 0.8 MPa，
速度 2.7 m/s）处不同润滑结构的摩擦因数-时间

曲线。光滑试样（UT）启动阶段的摩擦因数均值

0.11 最大，11 min 后的摩擦因数波动幅度趋于稳

定。试样 ST-2、ST-3 在启动阶段的摩擦因数均

值分别为 0.055 和 0.053，8 min 后的摩擦因数波动

幅度趋于平稳，最终分别为 0.0418 和 0.0393。具

有 5% 正弦填充润滑结构的多级润滑结构试样

（FS）有较小的摩擦因数，且在整个摩擦过程中的

摩擦因数波动幅度一直较小。

图 19 所示为不同复合润滑结构的平均摩擦

因数。微凹坑结构表面摩擦因数显著小于光滑表

面，复合润滑结构（FS）表面的摩擦因数略小于微

凹坑表面（ST）。试样 FS 有最小的摩擦因数，常
温下的平均摩擦因数最小值 0.0326 比光滑试样

（UT）小 42.20%，高温下的平均摩擦因数最小值

0.0342 比光滑试样（UT）小 47.95%。分析认为，
流体润滑条件下，动压油膜在摩擦界面起主导作

用［30］，椭圆形和圆形微凹坑在高速下产生的动压

油膜提高了摩擦界面的承载能力，减少微凸体的

接触，因此摩擦因数较小。复合润滑结构（FS）具

有圆形微凹坑的“动压效应”和正弦填充润滑结构

的双重作用，摩擦界面的 MoS2转移薄膜和液体润

滑膜结合形成固液双重润滑［31］，从而显著减小摩

擦因数。高温、流体润滑下，试样 FS 有最小的摩

擦因数（比光滑试样小很多），这是因为流体润滑

的温度比边界润滑的温度低，润滑油黏度下降幅

度较小，有利于维持油膜的稳定性与承载能力；同
时，较为温和的温度环境有助于 MoS₂保持其晶体

结 构 与 减 摩 性 能 ，避 免 因 高 温 氧 化 或 破 损 而

失效［32］。

4 结论

1）活塞在缸套的不同位置有不同的速度、载
荷和温度。活塞运动到缸套上止点附近时，压力

最大，速度最低，温度最高，表面接触状态最恶劣；
下止点附近处，压力最小，速度较低，温度较低。
活塞运动到缸套中部区域（距上止点 7.9~120.5 
mm）内，压力较大，温度较高，速度达到最大值。
活塞运动到缸套上止点附近的过渡区域（距上止

点 2.6~7.9 mm）内，压力逐渐降低，温度逐渐下

降，活塞速度逐渐增加。活塞运动到下止点附近

过渡区域（距上止点 120.5~123.2 mm）内，压力不

变，缸套-活塞环摩擦副在空载状态下保持一定的

温度，活塞速度逐步减小。
2）高温下，缸套-活塞环摩擦副的边界润滑和

图 19　流体润滑条件下平均摩擦因数变化曲线

Fig.19　Variation curve of average friction coefficient 
under fluid lubrication

图 17　流体润滑条件下常温摩擦因数随时间变化曲线

Fig.17　Curves of friction coefficient-time at room 
temperature under fluid lubrication

图 18　流体润滑条件下高温摩擦因数随时间变化曲线

Fig.18　Curve of high-temperature friction coefficient 
with time under fluid lubrication condition
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混合润滑的区域临界点分别在上止点附近（距上

止 点 2.6 mm）和 下 止 点 附 近（ 距 上 止 点

123.2 mm），混合润滑和流体润滑的区域临界点

分别在距上止点 7.9 mm 和 120.5 mm 处；边界润

滑、混合润滑、流体润滑的区域面积占比分别为

3.52%、6.4% 和 90.08%。相比于常温，高温下的

边界润滑区域增大 0.72%，混合润滑区域增大

0.88%，流体润滑区域减小 1.6%。
3）缸套的边界润滑区域内，活塞速度较低，温

度较高，固体润滑薄膜起主导作用，填充 MoS2的

复合润滑造型试样表现出最佳的减摩效果。混合

润滑区域内，随着速度的增加、温度的降低，微凹

坑在接触面形成油膜，实现了固体润滑膜主导和

油膜润滑辅助的润滑效果；正弦填充润滑结构+
圆形微凹坑的试样摩擦因数最小。流体润滑区域

内，表面微凹坑产生的动压效应起主导作用，复合

润滑结构展现出最佳的摩擦性能。
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