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燃气机机油压力低的分析及改进
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摘要：某新型燃气机在环境温度高、大功率-z-i)LT会产生机油压力偏低的情况。在不改变机油

泵的情况下，通过改变齿轮传动比，提高机油泵的转速，来提高燃气机的机油压力。装机试验表

明：燃气机润滑系统各项性能指标达到了设计要求，并投入实际应用。
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O 引 言

机油泵是燃气机润滑系统中的重要部件，它将

机油提高压力后输送至燃气机各摩擦面，起润滑作

用。当机油压力低时，会引起润滑不良，甚至润滑

失效，造成燃气机拉缸、烧瓦和零件异常磨损，影

响燃气机的正常工作和使用寿命。

公司新研制的某型号燃气机是在12V190柴油

机的基础上改制而成，转速l 000 r／min，额定功

率600 kW。润滑系统采用两个机油泵并联供油，

机油泵为齿轮式机油泵，是原12V190柴油机配套

机油泵。12V190柴油机转速在l 500 r／min，功率

为880 kW。研制初期，燃气机的功率较低，并不

存在机油压力低的问题。随着该燃气机功率的提高

和夏季环境温度的升高，主油道压力在450 kPa左

右，刚达到公司要求的下限值(要求值为400—
800 kPa)。为提高该燃气机的可靠性和环境的适应

性，决定提高其机油压力。

1 机油泵安装及工作原理

该燃气机的机油泵支架悬挂在机体自由端主轴

承盖下方，用于支撑两个机油泵和连接传动装置，

其内腔还作为机油泵的出口油道。机油泵安装位置

如图l所示。两个机油泵通过齿轮系传动，由曲轴

驱动工作，将油底壳内的机油直接压人机油泵支架

内腔的油道，再送入主油道内。机油通过机体内部

油路分别送往曲轴主轴承、连杆轴承和齿轮系等润

滑部位。为保持系统内油压稳定，在管路及系统有

关部件上，分别装有各种控制调节阀，以起到安全

保护作用。

图1机油泵安装位置

在排除了轴瓦配合间隙大等因素外，认为机油

泵油压偏低、流量偏小是导致燃气机机油压力偏低

的原因。

2燃气机机油泵流量和压力分析

燃气机在1 000 r／min，600 kW的情况下，机

油泵应有的流量和压力计算分析如下。
2．1 润滑油单位时间内所带走的热量Q

Q=aN,g。月ru=洲。g。=0．02×600×11 250=

135 000(kJ·h。1) (1)

式中：n为润滑油带走的热量占燃料全部发热量的百分

比，取2％(现代内燃胡传人机油中的热量约为气缸总放

热量的1．5％-2％)；No为燃气机有效功率，kW；＆为

燃气j洮捌㈣耗率，(矗·(kW·h)-1)；F／o为燃气低热
值，(kJ能。3)；甑为然屯懈，(kJ·(kW．h)。1)，该燃
气机燃气j粥徽11 250(kJ·(kw．h)‘1)。
2．2润滑系统的润滑油循环量y

V=kQ／(yClkt)=2×135 000／(0．85×2×

8)=19 853(L·h“)一330(L·rain。) (2)
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式中：7为润滑油的比重，0．85(kg·L一)；C为润

滑油的比热，一般取1．67—2．1(kJ·(kg·℃)。)，

燃气机取2(kJ·(b·oC)。)；△t为润滑油进出口温

度差，一般取8～15℃，燃气机为8 oC；k为储备

系数，一般机油泵的实际供油量比润滑系统的循环

油量大2～3倍，取k=2。

该机油泵性能试验要求：转速1 355 r／min，

油压784．5 kPa，试验油温70—80℃时，输油量为

147(L·rain一)。两个机油泵在燃气机上的输油能

力为：2×147=294(L·min。)<330(L·min“)，

稍小于理论所需润滑油量。

当燃气机磨损以后，零件的配合间隙就会增大，

流经该处的油量也随之增大。因此，循环油量就必

须增加，否则不能保持正常的机油压力，所以要求

机油泵供给更多的油量。但机油泵的供油量和供油

压力又随着本身的磨损在不断降低。为了解决这个

矛盾，必须考虑机油泵具备足够大的储备能力，尤

其是该燃气机热负荷重，又采用了离心式机油滤清

器，储备量更要大一些。因此，机油泵的实际供油

量应比润滑系统的循环油量大2—3倍，机油泵供给

的多余机油通过润滑系统中的调压阀直接流回油底

壳。随着发动机的磨损，回油量逐渐减少，当回油

停止时，燃气机也接近大修了。综上所述，为了使

机油泵的供油量在任何困难的条件下(如大负荷、油

温高)都能大于润滑系统需要的循环油量，决定增大

机油泵的供油量，以保证润滑可靠。

2．3润滑油的压力

为了可靠地将机油送至润滑表面，机油在润滑

系统的主油道内必须具有一定的压力，因此要求机

油泵泵油时应有一定的泵油压力。公司燃气机出厂

试验要求：主油道机油压力在400～800 kPa(油温

70—80℃)。

3 改进方案

齿轮式机油泵的流量与转速和油泵主要尺寸之

间的关系为：

V=2订m2Zb n。叩。×10。6(L·min一) (3)

式中：m为齿轮式机油泵中齿轮的模数；Z为齿

数；b为齿宽；n。为机油泵转速，(r·min一)；叼。

为油泵容积效率，在很大程度上取决于油泵的制造

质量，一般为0．7—0．8。

从上式可以看出，若想增大机油泵的供油

量，一是改进机油泵：增大机油泵中齿轮的模

数、齿数或齿宽。二是提高机油泵的转速凡。。为

了加强部件的通用性、互换性，设计上考虑提高

i／／’士、∑Z⋯1=42

◇',掺]n2=纛677．4(r．min-曲1)．，
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中心距将发生变化，为此重新设计了机油泵支架，

保证其正确地啮合。

5试验验证

首先将机油泵在油泵试验台上进行了多种转速

的试验，验证其流量与转速的关系，试验结果见表

1。由此可见，机油泵流量与转速成正比。

表1 机油泵试验台试验数据

转速 机油温度 机油压力 流量／(L·min“)

／(r·min一) ／℃ ／kPa 1。泵 24泵 34泵
l 355 75 785 148 147 150

1 680 75 785 182 180 184

2 032 75 785 225 222 228

将两个机油泵装在改进后的机油泵支架上，配以

25齿的传动齿轮，在燃气trL_k进行了整机试验。机油

泵提速后的燃气机主油道压力得到显著提高，见表2。

6小结
经过装机试验，燃气机主油道油压达到了设计

(上接第29页)

通过以上对可调二级涡轮增压系统的设计优

化，相对于原机而言，综合NO，排放降低了38％，综

合油耗降低了2．5％，各工况点的优化程度及变化

趋势如图6所示。
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图6各工况点NO。和油耗的变化趋势

3 总 结
为了降低某船用柴油机的NO。排放和油耗，本

文主要针对米勒定的进气门关闭角和气门重叠期、

涡轮增压器的大小匹配以及增压系统的调控等三个

方面进行设计优化，计算结果表明模拟计算达到较

好的效果。

通过对二级增压米勒循环系统的设计和优化，

最终确定的系统方案为：

(1)进气门相对于原机提前80℃A关闭，气门

重叠期相对原机增大一50℃A；

要求，在600～800 kPa。先后将提速后的机油泵装

机数十台，经用户一年多的使用，历经两个夏季，

没有出现机油压力低的问题。实践证明：通过提高

机油泵的转速来提高流量，从而保证燃气机的机油

压力是可行的。

表2机油泵提速前后燃气机主油道压力对比

时间 燃气机功 机油温度 主油道压力／kPa
／mln 塞／kW ／℃ 机油泵提速前 机油泵提速后
30 150 47 542 750

30 300 56 520 732

30 450 62 492 713

120 600 77 460 672

通过该问题的解决，得到启示：为了零部件的

通用性，在借用一些零部件的同时，一定要注意使

用环境(转速、温度、功率)的改变对它的影响。
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