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重型立式车床转台流固耦合传热数值模拟与实验
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摘要：采用流固耦合的数值方法研究了重型立式车床转台的耦合传热特性，使传热外边界条件变成内边界条件，更

符合实际工况。给出了转速范围在 ５～５０ｒ／ｍｉｎ内的空气流场，以及工作台、底座和静压油膜的温度场分布。数值

模拟结果表明转速提高使静压油膜温度升高，承载能力下降，加强了散热面对流，且高转速时底座的散热量被低

估，但散热面温度没有显著升高，加重了工作台和底座热集中。同时，工作台数值模拟结果与红外线热像仪测量数

据吻合较好，说明数值模拟结果符合物理原理，扩展了流固耦合传热的应用范围，使立式车床的散热情况分析结果

更加可靠和精确。
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　　引言

重型立式机床是大尺寸旋转曲面类零件的主要

加工设备，随着现代制造技术对机床效率要求的日

渐提高，对机床转台的转速也有了更高的要求。转

台主要由承载工件的工作台、中心装有定心滚子轴

承的底座、以及两者间起承载作用的静压润滑油膜

组成。转台使用静压轴承润滑，而润滑系统的发热

及结构散热不均导致结构内外温差过大，由此产生

的热变形导致静压轴承实际结构偏离了理论设计模

型，限制了转速的提高。

以往仅针对机床转台润滑油膜的发热规律以及

发热对润滑性能的影响进行过研究，但未涉及工作

台和底座的导热和散热情况
［１－２］

。若旨在获得工作

台的散热量，可采用传统的萘升华法，该方法用于圆

盘旋转散热问题可获得圆盘在多种流态下的对流换

热系数，但无法获得圆盘的温度场
［３－４］

。借助红外

线传感器等设备可获得物体表面的温度分布，有学

者采用了红外传感器和热薄膜温度传感器，对旋转

圆盘分别在射流冲击和横向过流这两种情况下的对

流换热过程进行了实验，得到了紊流和层流间相互

作用关系，建立了各条件下的空气流动模型
［５－６］

，但

仍然无法获得内部的温度场。流固耦合力学是流体

力学和固体力学的交叉学科，在综合考虑流体流动

和固体传热等方面有独特的优势
［７］
。比如，有学者

利用流固耦合方法研究了发动机传热与冷却水相互

作用
［８－９］

。

所以本文采用流固耦合方法分析流体流动和固

体传热，使外部边界条件成为计算区域的内部条件，

把润滑油膜和空气的流场与机构温度场进行整场求

解，进而获得润滑油膜的发热规律、机床转台的温度

场和散热情况，并可得出更准确的热传递规律。

１　流体流动与固体传热控制方程

１１　流体控制方程
流体的流动和传热现象复杂，但可以通过最基

本的流体三大定律来表述，即质量守恒定律、动量守

恒定律和能量守恒定律，将三者用微分方程的通式

形式表述，可表述为 Ｎ Ｓ方程的保守形式

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（ρｆｖφ）＝

Δ
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式中　ρｆ———流体的密度
Γ———广义扩散系数　　Ｓ———广义源项
φ———通用变量的矢量，可以表示速度 ｖ、温

度 Ｔ等变量
对于紊流模型，需要求解时均化的雷诺方程
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但方程（２）增加了 ６个未知雷诺应力项，需要



附加使方程封闭的紊流模型才能求解。根据紊流运

动规律附加的条件和关系式，紊流模型多种多样，适

用于不同的情况。在充分发展的紊流区域可通过标

准 ｋ ε模型（双方程紊流模型）得到紊流动能和应
力对流场的影响。根据 ｋ ε模型，质量守恒定律和
动量守恒定律可表示为
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式中　ｋ———紊流动能　　ε———紊流动能耗散率

Ｐｋ———由平均速度梯度引起的紊流动能 ｋ的
产生项

μｔ———紊流粘度，μｔ＝Ｃμρｋ
２／ε

Ｐｋｂ———浮力引起的紊流动能 ｋ的产生项
式（４）右侧末端括号内为紊流模型常数，分别

为Ｃε１＝１４４，Ｃε２＝１９２，Ｃμ＝００９，σｋ＝１０，σε＝
１３。

转台温度若高于室温则产生自然对流，对流强

度较大时空气流态将转变为紊流。为简化计算忽略

自然对流流向与重力的夹角，则 Ｐεｂ＝０；本研究中的
温度变化范围较小，忽略空气粘度变化，使用

Ｂｏｕｓｓｉｎｅｓｑ近似，则紊流 Ｓｃｈｍｉｄｔ数 σρ为 ０９
［１０］
，Ｐｋｂ

可表示为

Ｐｋｂ＝ρβｇｔ［μｔ／（ρσρ）］（Ｔ／ｘｊ） （５）
１２　紊流模型与修正

标准 ｋ ε模型是应用最广泛的紊流模型之一，
对于充分发展的紊流，此模型具有相当高的精度，但

对于低 Ｒｅ数流体域则需要进行修正。Ｐｒａｎｄｔｌ将流
固交界面附近流体分为两层，粘性力的作用不可忽

略的薄层为边界层，边界层之外则为理想流体。边

界层内流态几乎为层流，雷诺应力基本消失，Ｎ Ｓ
方程存在解析解，即为低 Ｒｅ数紊流模型。另一种是
在边界层使用壁面函数，指的是在边界层用一维数

学模 型 代 替 三 维 Ｎ Ｓ方 程，计 算 量 大 大 降
低

［１１－１２］
。

１３　固体导热方程
假设热导率为恒值，将能量守恒定律应用到转

台内部热传递过程可表述为

ρｓｃ
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２Ｔ
ｙ２
＋

２Ｔ
ｚ )２ ＋Ｑ′ （４）

式中　λ———热导率　　Ｑ′———源项
ρｓ———固体密度

２　边界条件与模型前处理

本文研究的重型立式车床采用无级调速，最高

５０ｒ／ｍｉｎ。转台内部采用静压推力轴承支承，静压
推力轴承的工作原理如图１所示。油泵向油腔内供
给恒定压力的润滑油，在油腔内和封油边上形成具

有很高压力的油膜，利用腔内与大气间的压力差形

成静压轴承的承载力，使工作台始终悬浮在油膜上

并能承受更多外载荷。

图 １　定量供油静压轴承工作原理图

Ｆｉｇ．１　Ｗｏｒｋｉｎｇｐｒｉｎｃｉｐｌｅｏｆｈｙｄｒｏｓｔａｔｉｃｂｅａｒｉｎｇ
１．镜板　２．间隙油膜　３．封油边　４．静压油腔　５．进油口　

６．回油油路　７．供油油泵
　

工作台直径为 ４５ｍ，结构内部自中心到外缘
共４层周向筋板，周向设计有均布的１６层竖直径向
筋板，将工作台等分成 １６个呈圆周对称的部分，每
一部分等分线上还包含较短的辅助支撑径向筋板，

工作台结构呈周期性圆周对称，对一个周期角的计

算可代表整个工作台。底座内部对称结构与工作台

类似，从内至外共 ２层周向筋板，周向均布 ２４层径
向筋板。底座上安装了共２４个周向均布的油垫，油
垫中心线与底座径向筋板中心线重合。为降低计算

规模，以１５°为基准按圆周对称简化模型，其中工作
台周期角为２２５°，经试算对比工作台 １／１６模型和
１／２４模型的温度场和变形场，温度场误差为 １％，变
形误差小于 １％，且由于流固耦合传热不考虑固体
变形对流体的影响，所以工作台简化为 １／２４模型，
误差在可接受范围内。

２１　边界条件
热传递边界条件有 ３类：已知边界上的温度分

布；已知边界上的热流密度；已知边界上的对流换热

系数和环境温度
［１３］
。这 ３类已知边界条件属于使

方程闭合的外部条件，需要预先设定，但实际上这些

边界条件与边界上的温度分布等动态相关，无法预

先确定。对于流固耦合传热，上述边界条件在流固

交界面上成为计算域内部条件，由热传递过程决定，
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边界条件只需要流体进出口状态、环境参数和材料

属性。

设定工作台为旋转域，转速为 ５、１０、１５、…、
５０ｒ／ｍｉｎ。空气域对流换热考虑惯性力、浮生力和紊
流的影响，使用 ｋ ε紊流模型；油膜域采用粘度耗
散模型体现粘温关系，油膜厚度小、粘度大以致一般

无 法 产 生 紊 流。静 压 承 载 系 统 供 油 流 量 为

６０Ｌ／ｍｉｎ，采用２４点分油器，每个油腔入口供油流
量为２５Ｌ／ｍｉｎ，出口设为单向出口，空气域不设入
口，均设为开放出口，流体域和固体域初始温度假设

与室温相等，室温由测温实验获得。转台和空气三

维模型的对称面均设为圆周对称边界条件。

静压油膜的热传递过程如图 １所示，机床转台
的散热过程如图２所示。镜板和油垫与工作台和底
座间的热传递属于接触传热，不需要设置；油膜与镜

板和油垫的接触面，以及工作台和底座的散热面均

设为流固交界面，流体无滑移且不考虑表面粗糙度。

图 ２　立式车床散热模型

Ｆｉｇ．２　Ｈｅａｔｄｉｓｓｉｐａｔｉｏｎｍｏｄｅｌｏｆｗｏｒｋｂｅｎｃｈ
　

工作台、镜板和底座材料均为优质灰铸铁

ＨＴ３００，油垫材料为硬质铝合金 ２Ａ１２，静压轴承润
滑介质为通用型机床工业润滑油 Ｌ ＨＬ４６。室温几
乎恒定，空气物性取为恒值，参考温度为 ６℃，摩尔
量为２８９６ｇ／ｍｏｌ，动力粘度为１７４×１０－５ｋｇ／（ｍ·ｓ），
材料属性如表１所示。

表 １　流固耦合系统各零件材料属性

Ｔａｂ．１　ＰａｒｔｐｒｏｐｅｒｔｉｅｓｏｆＦＳＩｓｙｓｔｅｍ

名称
密度 ρ

／（ｋｇ·ｍ－３）

比热容 Ｃｐ

／（Ｊ·（ｋｇ·Ｋ）－１）

热导率 λ

／（Ｗ·（ｍ·Ｋ）－１）

工作台／底座 ７２５０ ５２３３５ ５２３３５

油垫 ２７８０ ９２４ １９３

润滑油 ８７５ １８８４ ０１３２

空气 １２６５４ １００４４ ００２４８２

　　润滑油的粘度对温度变化很敏感，温度过高或
过低都会影响润滑效果。国际上一般使用 ＩＳＯ
ＶＧ４６标准表示温度与粘度的关系：在对数坐标系
下，任意粘度等级的润滑油的粘温关系为线性关系。

根据供货商提供的运动粘度数据，ν２０℃ ＝１０５ｍｍ
２／ｓ，

ν４０℃ ＝４６ｍｍ
２／ｓ。换算为动力粘度，粘温关系曲线

如图３所示，润滑油粘温关系可表示为
μ＝ρ（１０１０

７５０９５－２９１９７ｌｇＴ－０７）

图 ３　润滑油粘温曲线

Ｆｉｇ．３　Ｖｉｓｃｉｄｉｔｙ ｔｅｍｐｅｒａｔｕｒｅｃｕｒｖｅｏｆｌｕｂｒｉｃａｎｔ
　
２２　数值解法

流固耦合传热是将流体传热与固体传热相互耦

合，不考虑固体变形，将温度参数在迭代方程中隐式

处理，联立求解工作台和底座的固体传热方程，以及

油膜与空气 Ｎ Ｓ方程。这也是涉及流固耦合流动
和传热的主流数值模拟方法，可求解流体对流、导

热、辐射和固体导热，应用比较广泛
［１４－１５］

。对于流

固耦合传热，流体域和固体域传热相互作用，边界上

的温度分布或对流换热系数都成为内部条件，成为

结果的一部分，避免了使用假设值预先设定，提高了

计算精度和效率。

２３　模型前处理
采用 ＩＣＥＭＣＦＤ软件建立立式车床 ＤＶＴ５００转

台的网格模型。其中空气域使用紊流模型和壁面函

数，空气与固体的交界面附近需要划分边界层网格。

引入一个无量纲量 ｙ＋控制边界层网格密度。ｙ＋衡
量的是第１层网格距壁面的无量纲距离，物理意义
可表示为

ｙ＋ ＝（ｕτｙ）／ν
式中　ｕτ———壁面摩擦速度

ＣＦＤ软件要求壁面函数 ｙ＋ ＞１１０６，否则壁面
函数失效，ｙ＋上限根据壁面函数各有不同，通常调
整网格密度使 ｙ＋在３０～５０范围内。调整空气域网
格使５ｒ／ｍｉｎ时 ｙ＋ ＞３０，５０ｒ／ｍｉｎ时 ｙ＋ ＜５０。

圆周对称面的网格完全一致，为保持圆周对称

面网格的一致，工作台模型在 １５°的位置建立了一
个厚度为 １ｍｍ的片体。流固耦合各部件网格如
图４所示，左侧为固体，右侧为流体，中间为装配后
的网格。

３　数值模拟结果

在转速范围５～５０ｒ／ｍｉｎ内对共轭耦合传热系
统进行数值模拟。收敛后得到工作台和底座的温度

场，静压油膜和空气的流场、压力场和温度场。限于

篇幅，从数值模拟结果中选取了流态发生质变或温

度梯度改变的结果，其他结果未列出。
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图 ４　流固耦合系统网格模型

Ｆｉｇ．４　ＭｅｓｈｍｏｄｅｌｏｆＦＳＩｓｙｓｔｅｍ
　
图５～７分别为２５、３０、３５ｒ／ｍｉｎ时的空气流场。

空气流场内产生了涡流。边界层在近工作台中心位

置的线速度较小，边界层变厚，出现了分离，空气受

图 ５　２５ｒ／ｍｉｎ空气流场

Ｆｉｇ．５　Ａｉｒｆｌｏｗｆｉｅｌｄａｔ２５ｒ／ｍｉｎ
　

图 ６　３０ｒ／ｍｉｎ空气流场

Ｆｉｇ．６　Ａｉｒｆｌｏｗｆｉｅｌｄａｔ３０ｒ／ｍｉｎ
　

图 ７　３５ｒ／ｍｉｎ空气流场

Ｆｉｇ．７　Ａｉｒｆｌｏｗｆｉｅｌｄａｔ３５ｒ／ｍｉｎ

逆压梯度作用流场发生倒流，在工作台中心上方产

生了涡流。而机床转速对此涡流的影响仅限于涡流

的大小和转速，也未能使工作台顶面的空气流态发

生质变，流场始终保持沿工作台切向平流。同样由

于逆压梯度的作用，转速在３０ｒ／ｍｉｎ时，工作台下方
逐渐形成稳定的涡流。

机床转速的提高使惯性力和浮生力的地位发生

了转换。机床转速在２５ｒ／ｍｉｎ时空气流场浮生力和
惯性力相当，两者的联合作用使高温空气向流场外

侧高速运动，形成负压，吸入流场底部和工作台中心

的低温空气。３０ｒ／ｍｉｎ时惯性力与浮生力相比开始
占主导地位，且两者出现分离，惯性力和康达效应的

作用使高温空气贴流场底部流出。３５ｒ／ｍｉｎ时惯性
力已完全占主导地位，形成的负压吸入工作台上方

的低温空气。转速高于 ３５ｒ／ｍｉｎ时，除工作台中心
流场由浮生力引起的涡流外，浮生力对流场的影响

可以忽略。

机床转速造成的惯性力和浮生力地位的转换对

工作台侧面的对流强度造成了一定的影响。如图 ８
所示，工作台侧面对流换热系数曲线在 ３０ｒ／ｍｉｎ时
出现了拐点。如前文所述，机床转速在３０ｒ／ｍｉｎ时，
空气贴流场底部流出使工作台侧面开始形成逆压，

流体动能转化为压力能，流速降低，减弱了工作台侧

面的对流强度。

图 ８　工作台对流换热系数曲线

Ｆｉｇ．８　Ｃｏｎｖｅｃｔｉｖｅｈｅａｔｔｒａｎｓｆｅｒｃｏｅｆｆｉｃｉｅｎｔｓｏｆｗｏｒｋｂｅｎｃｈ
　
机床转速为３０ｒ／ｍｉｎ时在工作台下方形成的稳

定涡流虽然一定程度上减弱了工作台侧面的对流强

度，但大大加强了底座的对流强度。底座对流换热

系数曲线如图９所示，机床转速在２５、３５ｒ／ｍｉｎ时出
现拐点。在转速低于 ２５ｒ／ｍｉｎ时仅有自然对流，强
度较低，在 ２５ｒ／ｍｉｎ时开始大幅上升，在转速高于
３５ｒ／ｍｉｎ时达到稳定上升的近线性曲线。

图１０～１３分别为工作台和底座在 ２５、３５ｒ／ｍｉｎ
时的温度场，温度场的高温部分为靠近承载油膜的

区域，是结构热集中严重的位置。工作台内部靠筋

板结构导热，温度梯度呈扩散状分布，而工作台中心

温度偏低，可见筋板结构对导热的削弱较为明显，底

座温度梯度沿周向筋板竖直分布且比较均匀。对比

图１０和图１１可知转速高于２５ｒ／ｍｉｎ时空气流态的
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图 ９　底座对流换热系数曲线

Ｆｉｇ．９　Ｃｏｎｖｅｃｔｉｖｅｈｅａｔｔｒａｎｓｆｅｒｃｏｅｆｆｉｃｉｅｎｔｓｏｆｂａｓｅ
　
转变实际增加了工作台顶面的散热量，顶面的高温

区域略微缩小，但２５和３５ｒ／ｍｉｎ时其余部分温度梯
度基本一致，可见转速对工作台温度梯度的影响并

不大。

图 １０　２５ｒ／ｍｉｎ工作台温度场

Ｆｉｇ．１０　Ｔｅｍｐｅｒａｔｕｒｅｆｉｅｌｄｏｆｗｏｒｋｂｅｎｃｈａｔ２５ｒ／ｍｉｎ
　

图 １１　３５ｒ／ｍｉｎ工作台温度场

Ｆｉｇ．１１　Ｔｅｍｐｅｒａｔｕｒｅｆｉｅｌｄｏｆｗｏｒｋｂｅｎｃｈａｔ３５ｒ／ｍｉｎ
　
对比图１２和图１３可知虽然转速大于 ２５ｒ／ｍｉｎ

时，受涡流影响，对流换热系数骤变为原来的数倍，

但仅使换热面的温度值稍低于内侧周向筋板。

工作台和底座在各转速下的温度梯度基本一

致，转速高于３５ｒ／ｍｉｎ的温度梯度与３５ｒ／ｍｉｎ相似，
但温度值随转速升高而提高。

转速提高影响了转台的散热，但对静压轴承发

热没有影响，仅给出 ３０ｒ／ｍｉｎ的静压油膜结果。
图１４和图１５分别为承载油膜在转速为 ３０ｒ／ｍｉｎ时
的温度场和压力场云图。由温度场云图可知，线速

度越大，油温越高；工作台旋转将相邻油垫的润滑油

带入，使油腔两侧油温偏低。由压力场云图可知，油

腔内压力梯度均匀，由油腔向外辐射状分布并逐渐

减小，边缘与大气相接，润滑油粘度的作用使油膜边

图 １２　２５ｒ／ｍｉｎ底座温度场

Ｆｉｇ．１２　Ｔｅｍｐｅｒａｔｕｒｅｆｉｅｌｄｏｆｂａｓｅａｔ２５ｒ／ｍｉｎ
　

图 １３　３５ｒ／ｍｉｎ底座温度场

Ｆｉｇ．１３　Ｔｅｍｐｅｒａｔｕｒｅｆｉｅｌｄｏｆｂａｓｅａｔ３５ｒ／ｍｉｎ
　

图 １４　３０ｒ／ｍｉｎ油膜温度场

Ｆｉｇ．１４　Ｔｅｍｐｅｒａｔｕｒｅｆｉｅｌｄｏｆｏｉｌｆｉｌｍａｔ３０ｒ／ｍｉｎ
　

图 １５　３０ｒ／ｍｉｎ油膜压力场

Ｆｉｇ．１５　Ｐｒｅｓｓｕｒｅｆｉｅｌｄｏｆｏｉｌｆｉｌｍａｔ３０ｒ／ｍｉｎ
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缘产生微小的负压。

图１６为静压油膜的均温与均压的对比曲线，润
滑油存在粘温关系，所以随转速的升高，油温逐渐升

高，均压逐渐降低，可见转速对油膜温升和压强的影

响很大。

图 １６　油膜承压面均温与均压关系曲线

Ｆｉｇ．１６　Ｒｅｌａｔｉｏｎｓｈｉｐｂｅｔｗｅｅｎｔｈｅａｖｅｒａｇｅｔｅｍｐｅｒａｔｕｒｅ

ａｎｄａｖｅｒａｇｅｐｒｅｓｓｕｒｅｏｆｏｉｌｆｉｌｍ
　

４　测温实验

４１　实验装置和方法
采用红外线热像仪测温实验来验证数值模拟结

果的准确性，实验对机床转速在５～４０ｒ／ｍｉｎ范围内
的温度进行了测量。工作台为旋转体，采用非接触

式测量方法，采用红外线热像仪测定工作台表面温

度场，承载油膜回油温度使用铠装热电阻测量，回油

温度为承载油膜的平均温度。热像仪型号为 ＦＬＩＲ
Ａ４０Ｍ，热灵敏度００８℃（３０℃时），视场像素为３２０×
２４０，像素点为 ７６８００个；热电阻为 Ｐｔ１００，量程
－２００～４５０℃，精度等级 Ａ级，分辨率０１５℃。
将热像仪工装安装在刀架上，刀架可升降，行程

上限为３３ｍ，上升刀架使热像仪镜头与被测平面
距离为３ｍ。实验前使用温度计测量参考点温度和
室温，标定红外线热像仪，发射率设为 ０８５，湿度设
为２０％。调零热电阻温度转换器。测量初始温度，
包括此时刻油膜回油温度、室温和测温区温度场。

启动润滑系统和静压系统泵站浮起工作台。考虑热

惯性的影响，实验时每 １５ｍｉｎ采集一次数据，每个
工况至少维持到油膜回油温度不再升高为止，一般

在９０ｍｉｎ左右即达到热平衡。
４２　实验与数值模拟结果对比分析

图１７和图１８为热像仪视场范围内的工作台温
度场数值模拟结果。温度梯度由中心向外先逐渐增

大后逐渐减小，温度最高的部分位于工作台承载油

膜正上方。转速提高引起油膜升温的同时也提高了

对流强度，所以散热面温度并未明显升高。沿工作

台较短的径向筋板取 １条路径，长度与热像仪分析
软件绘制的线段相等。在机床转速为 ２５ｒ／ｍｉｎ和
３５ｒ／ｍｉｎ时提取该路径上的温度梯度与实验结果进
行对比。

图 １７　２５ｒ／ｍｉｎ工作台局部温度场

Ｆｉｇ．１７　Ｌｏｃａｌｔｅｍｐｅｒａｔｕｒｅｆｉｌｅｄｏｆｗｏｒｋｂｅｎｃｈａｔ２５ｒ／ｍｉｎ
　

图 １８　３５ｒ／ｍｉｎ工作台局部温度场

Ｆｉｇ．１８　Ｌｏｃａｌｔｅｍｐｅｒａｔｕｒｅｆｉｌｅｄｏｆｗｏｒｋｂｅｎｃｈａｔ３５ｒ／ｍｉｎ
　
为对比实验中空气流态变化前后的结果，分别

采集了机床转速在 ２５ｒ／ｍｉｎ和 ３５ｒ／ｍｉｎ时的温度
场，其中气温 Ｔ２５ｒ／ｍｉｎ ＝８８℃，Ｔ３５ｒ／ｍｉｎ ＝４４℃，如
图１９和图２０。实验结果与数值模拟温度场相似，在
承载油膜上方温度最高，温度由此向中心和外侧均

呈逐渐下降的趋势。视场内红色部分为 Ｔ型槽，槽
内有铁屑、残余润滑油等污物，导致 Ｔ型槽内表面
的发射率高于标定发射率，所以 Ｔ型槽内的温度高

图 １９　２５ｒ／ｍｉｎ工作台热像仪采温图像

Ｆｉｇ．１９　Ｔｈｅｒｍｏｖｉｓｉｏｎｉｍａｇｅｏｆｌｏｃａｌｔｅｍｐｅｒａｔｕｒｅ

ｆｉｌｅｄｏｆｗｏｒｋｂｅｎｃｈａｔ２５ｒ／ｍｉｎ

于实际温度。辐射状（非平行）Ｔ型槽的下方即为较
短的径向筋板，使用热像仪分析软件在其上方附近

沿 Ｔ型槽绘制一条路径，软件将提取该路径上的温
度值，绘制如图２１的温度曲线。

图２１为机床转速在 ２５ｒ／ｍｉｎ和 ３５ｒ／ｍｉｎ时实
验结果与数值模拟结果对比图。振荡的曲线为实验

测得的温度曲线，与数值模拟温度曲线趋势基本一

致。机床转速的增加和时间的推移引起系统热量不
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图 ２０　３５ｒ／ｍｉｎ工作台热像仪采温图像

Ｆｉｇ．２０　Ｔｈｅｒｍｏｖｉｓｉｏｎｉｍａｇｅｏｆｌｏｃａｌｔｅｍｐｅｒａｔｕｒｅ

ｆｉｌｅｄｏｆｗｏｒｋｂｅｎｃｈａｔ３５ｒ／ｍｉｎ
　

图 ２１　实验与数值模拟结果对比曲线

Ｆｉｇ．２１　Ｃｏｎｔｒａｓｔｂｅｔｗｅｅｎｅｘｐｅｒｉｍｅｎｔａｎｄｓｉｍｕｌａｔｉｏｎｒｅｓｕｌｔｓ
　
断累积，承载油膜的温度显著升高。与油膜温升趋

势相反，工作台表面温度仅随转速提高轻微上升，表

面温度更接近于环境温度，且转速越高散热表面温

度越接近环境温度。考虑到环境温度的影响，可见

润滑油温升对流固耦合系统温度场的影响小于环境

温度。而转速的提高使工作台表面对流换热系数大

　　

幅增加，导致工作台散热表面与承载油膜的温差越

来越大。

数值模拟是在假设承载油膜厚度不变的前提下

进行的，但实际上承载油膜会随油温上升而变薄，液

阻变大又促使油温上升，所以实测温度会略大于数

值模拟，但油温上升也造成了机床的散热量增长，这

是一个动态热平衡过程。考虑到红外线温度传感器

在金属材料表面存在散射，说明数值模拟结果与实

验值吻合较好。

５　结束语

采用流固耦合的数值模拟方法研究了重型立式

车床转台的传热特性，分析了空气流场对机构散热

的影响规律、机构自身和承载油膜的温度场。对比

数值模拟结果和实验结果，两者温度梯度一致，数值

上实验结果略高。

转速提高增强了空气流场中的涡流，益于提高

对流强度，尤其在转速为 ３０ｒ／ｍｉｎ时引起空气流态
发生质变，引起底座对流强度倍增。转速的提高在

降低散热面温度的同时亦使静压油膜升温，导致热

集中情况恶化。流固耦合方法将原有借助经验公式

等计算的外部边界条件变为内部边界，在降低工作

量的同时，也使得数值模拟更符合机床的实际工况。
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