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不同耦合算法的曲轴应力分布及其影响因素分析!

何振鹏　张俊红　张桂昌　杨　硕　吕　峰
（天津大学内燃机燃烧学国家重点实验室，天津 ３０００７２）

　　【摘要】　以某发动机轴系为研究对象，运用有限元建模，结合动力学、润滑理论对轴系动态应力分布进行分

析，采用非线性弹簧（ＮＯＮＬ）、动态液压润滑（ＨＤ）、弹性动态液压润滑（ＥＨＤ）对轴系应力进行对比分析，并针对曲

轴振动过程中影响曲轴应力分布的因素进行分析。结果表明，不同算法下曲轴的应力分布差别主要是由于曲轴的

扭转和弯曲计算结果有差别，同时曲轴在不同时刻不同截面由扭振和弯振引起的应力大小的贡献度不同。以 ＥＨＤ

为基本模型进行分析表明，润滑参数油槽对主轴颈应力分布影响较小，只有 －２５～２５ＭＰａ。
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　　引言

发动机曲轴作为发动机关键零部件之一，有效

准确地研究其应力分布是分析曲轴可靠性的关键。

目前主要是通过 ＡＤＡＭＳ建立各个构建的约束关系
对曲轴应力分布进行动力学分析，得到曲轴的动力

响应，获得曲轴的应力分布，对于轴系润滑因素对应

力分布的影响研究较少
［１～３］

。本文从轴系动力学几

种耦合模型角度出发，分析影响曲轴应力分布因素

以及非线性弹簧（ＮＯＮＬ）、动态液压润滑（ＨＤ）、弹
性动态液压（ＥＨＤ）模型下曲轴的应力分布，对 ３种
模型计算的曲轴某些部位的应力进行对比，对主轴

颈在一个周期的应力变化情况进行研究，并以 ＥＨＤ
为基本模型分析油槽对应力分布的影响。



１　求解和分析模型

本文运用有限元方法建立轴系动力学模型，分

析轴系不同算法和相关参数对曲轴应力分布的影

响。在建立发动机曲轴有限元模型前，考虑了减振

器和飞轮的影响，轴承根据实际位置建立模型，对与

机体连接的部位进行约束，采用简化轴承。曲轴和

轴承有限元模型如图１所示。

图 １　轴系有限元和压缩模型

Ｆｉｇ．１　Ｆｉｎｉｔｅｅｌｅｍｅｎｔｍｏｄｅｌａｎｄｃｒａｎｋｓｈａｆｔａｎｄｂｅａｒｉｎｇ

ｃｏｎｄｅｎｓａｔｉｏｎｍｏｄｅｌ
（ａ）曲轴有限元模型　（ｂ）简化轴承有限元模型

　
计算量是动力学求解过程中的一个瓶颈，在求

解中采用 Ｃｒａｉｇ Ｂａｍｐｔｏｎ模态压缩的方法［４～５］
，该

方法通过分析频率范围内有限个阶数的模态结果来

减少内部自由度以达到减少计算量的目的。一般动

力学方程可表示为

Ｍｕ··＋Ｃｕ· ＋Ｋｕ＝Ｆ （１）
式中　ｕ———曲轴、轴承广义坐标

Ｍ———有限元模型质量矩阵
Ｃ———有限元模型阻尼矩阵
Ｋ———有限元模型刚度矩阵
Ｆ———激励载荷

节点自由度可分为内部自由度和保留自由度，

即

Ｍｉｉ Ｍｉｒ

Ｍｒｉ Ｍ[ ]
ｒｒ

ｕ··ｉ

ｕ··






ｒ
＋
Ｃｉｉ Ｃｉｒ
Ｃｒｉ Ｃ[ ]

ｒｒ

ｕ·ｉ

ｕ·






ｒ
＋

Ｋｉｉ Ｋｉｒ
Ｋｒｉ Ｋ[ ]

ｒｒ

ｕｉ
ｕ[ ]
ｒ

＝
Ｆｉ
Ｆ[ ]
ｒ

（２）

式中　ｕｒ———保留自由度　　ｕｉ———内部自由度
部分模态的计算结果可获得整个模型的刚度矩

阵、质量矩阵等，模态阶数少于自由度个数，可用分

析频率范围内相应阶数的模态和保留自由度来代替

内部自由度，即
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式中　αｊ———第 ｊ阶模态参与因子
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式中　φ———运用 Ｃｒａｉｇ Ｂａｍｐｔｏｎ方法获得的模态
缩减矩阵

Ｕ、Ｔ、Ｉ———矩阵 φ的各个分块矩阵
将式（４）代入式（２）可得最终的动力学缩减方

程，即
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模型建立的关键是模态结果准确度。具体过程

为计算曲轴和轴承分析频率范围内的有限个阶数的

模态，并验证模态结果。曲轴为自由模态，简化轴承

其３个侧面被固定，为约束模态。曲轴根据实际情
况压缩的节点需采用多节点约束（ＭＰＣ）的方法与
周围节点绑定，运用 ＤＡＭＰ语言编写文件，文件中
的内容需包含压缩节点编号、自由度以及其他信息，

然后提交至 ＮＡＳＴＲＡＮ计算得到曲轴和轴承的动力
学计算所需的矩阵文件

［６］
。解非线性动力学时采

用的是 Ｎｅｗｔｏｎ Ｒａｐｈｓｏｎ迭代，获得节点的位移信
息并结合模态结果和用 ＤＡＭＰ语言再次编写文件，
通过应力恢复的方法获得曲轴的瞬态应力分布，将

节点的应力输出与 Ｍａｔｌａｂ实现接口，从而获得相应
图形。具体流程图如图２所示。

２　不同算法模型理论

２１　非线性弹簧简化模型
动力学分析中，主轴颈和轴承间采用非线性简

化弹簧，主轴颈轴向为 ５层，刚度分布 １∶２∶４∶２∶１，
轴承径向每层模态压缩为 ４０个节点，如图 ３所示。
非线性简化弹簧模型算法中轴承表面所承受的压力

是预先设定的，一般为抛物线型。Ｍｏｕｒｅｌａｔｏｓ［６］将非
线性弹簧简化为３层，其刚度分布为 １∶２∶１，三截面
层的刚度分别为总刚度的１／４、１／２、１／４。

采用非线性简化弹簧时要考虑刚度分布和有效

弹簧的个数。刚度分析和设定分为两部分，零位置

（轴颈截面中心位置和轴承截面中心间距为零）的

刚度为
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图 ２　曲轴应力求解流程图
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图 ３　非线性简化弹簧
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式中　ＣＢ———参考位置刚度，Ｎ／ｍｍ

Ｃ０———零位置刚度，Ｎ／ｍｍ
参考位置的刚度设定为

ＣＢ＝
Ｆｍａｘ
ｃｎ
Ａ （６）

其中 Ｆｍａｘ＝
πＤ２ｐｍａｘ
４

式中　Ｆｍａｘ———轴承载荷
ｃ———径向间隙　　ｎ———弹簧个数
Ａ———相关系数，取值范围为１５～３
ｐｍａｘ———气缸内部压力，Ｐａ
Ｄ———活塞直径，ｍｍ

阻尼的设定分为两部分，零位置阻尼 ｄ０一般设

定为１～１０Ｎ·ｓ／ｍｍ，参考位置的阻尼 ｄ
Ｂ
一般设定

为５～５０Ｎ·ｓ／ｍｍ［７］。

２２　动态液压润滑模型
动态液压润滑模型未将曲轴和轴承考虑为柔性

体，ＨＤ润滑求解为动力学方程式（１）耦合 Ｒｅｙｎｏｌｄｓ
方程，此时 Ｒｅｙｎｏｌｄｓ方程表达式为
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式中　η———润滑油粘度，Ｐａ·ｓ
ｐ———油膜压力，ＭＰａ
ｕ１———轴颈表面速度，ｍ／ｓ
ｕ２———轴承表面速度，取 ｕ２＝０
ｘ———沿圆周方向的坐标
ｈ———油膜厚度，ｍｍ
ｚ———沿轴向的坐标　　ｔ———时间，ｓ

有限差分方法是目前解决轴系润滑问题常用方

法，有限差分法是将轴承周向区域展开为平面，针对

轴承端面、油槽区域设定边界条件，结合差分网格剖

分、差分格式求解。有限差分网格剖分和差分格式

如图４所示。

图 ４　有限差分法解轴承润滑方程
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ｌｕｂｒｉｃａｔｉｏｎｅｑｕａｔｉｏｎ
　
２３　弹性动态液压润滑模型

弹性动态液压润滑模型是在动态液压润滑基础

上考虑了粗糙度、剪切因子、流量因子和机油填充

率，并且曲轴和轴承是柔性体，轴系动力学分析中考

虑了主轴颈的倾斜问题，此时 Ｒｅｙｎｏｌｄｓ方程为
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式中 　 θ———机 油 填 充 率，若 θ＝１为 普 通 的
Ｒｅｙｎｏｌｄｓ方程

ｘ、ｚ———压力流量因子
ｓ———剪切流量因子

３　凸峰理论和发动机相关参数

３１　凸峰接触分析
轴系间隙很小时，曲轴和轴承之间发生干接触，

对主轴颈处的应力分布有很大的影响，本文考虑干
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接触影响，运用 Ｇｒｅｅｎｗｏｏｄ和 Ｔｒｉｐｐ接触力的计算模
型

［８］
，即

ｐ（ｈ）＝ 槡１６ ２
１５π

（ηｓβδ）
２Ｅ′ δ
槡β

Ｆ５／２（Ｈ） （９）

式中　Ｈ———膜厚比
ηｓ———微凸体密度
β———凸峰曲率半径
δ———综合表面粗糙度
Ｅ′———曲轴和轴承的综合弹性模量

研究过程中微凸体密度 ηｓ、凸峰曲率半径 β是
一个概率学的问题，较难确定，故将式（９）进行简
化，即

ｐ（ｈ）＝ＫＥ′Ｆ５／２（Ｈ） （１０）
其中
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０ （ｈ／σ≥４{ ）

Ｈ＝ｈ／δ　δ＝ σ２１＋σ槡
２
２

式中　σ１———曲轴表面粗糙度
σ２———轴承表面粗糙度
Ｋ———弹性接触因子

３２　发动机相关参数
图５为发动机在 １５００ｒ／ｍｉｎ转速下的缸内压

力，表１为在各算法下相关的润滑参数。

图 ５　１５００ｒ／ｍｉｎ下缸内压力

Ｆｉｇ．５　Ｃｙｌｉｎｄｅｒｐｒｅｓｓｕｒｅａｔｔｈｅｓｐｅｅｄｏｆ１５００ｒ／ｍｉｎ
　

表 １　发动机润滑参数

Ｔａｂ．１　Ｐａｒａｍｅｔｅｒｓｏｆｃｒａｎｋｓｈａｆｔｌｕｂｒｉｃａｔｉｏｎ

参数 数值

转速／ｒ·ｍｉｎ－１ １５００

轴承宽度／ｍｍ ５１

轴承直径／ｍｍ １５０

机油型号 ＳＡＥ２０Ｗ ３０

机油温度／℃ ８０

发动机缸径／ｍｍ １７０

行程／ｍｍ ２００

轴颈表面粗糙度／ｍｍ １２×１０－３

轴瓦表面粗糙度／ｍｍ ８×１０－４

摩擦因数 ００３

油槽宽度／ｍｍ ８

４　结果分析

４１　模态结果分析
表２为未带飞轮和皮带轮的实验模态和计算模

态对比结果，结果表明，模态计算结果和实验结果误

差很小。

表 ２　模态实验结果与计算结果对比

Ｔａｂ．２　Ｃｏｍｐａｒｉｓｏｎｏｆｅｘｐｅｒｉｍｅｎｔａｎｄｃａｌｃｕｌａｔｉｏｎ

ｍｏｄｅｌｒｅｓｕｌｔｓ

模态阶数 实验值 计算值 误差／％

１ ９２７ ９３１ ０４
２ １０２６ １０５７ ３０
３ ２３２４ ２２９４ －１３
４ ２６２６ ２５９７ －１１
５ ３０３４ ２９９２ －１４
６ ５４０５ ５１８０ －４１
７ ６３３８ ６２０８ －２０
８ ８１３７ ７９６６ －２１
９ ８５９７ ８３６２ －２７
１０ ９２６５ ９０６６ －２１

４２　影响曲轴应力分布因素分析
影响曲轴应力分布的因素较多，扭转、弯曲、轴

承油膜压力分布等因素都会对曲轴的应力分布产生

影响。这些因素一般耦合在一起对曲轴应力产生影

响。本文针对曲轴一个周期内不同时刻应力分布进

行研究，发动机气缸发火顺序为１ ５ ３ ６ ２ ４，
图６为发动机曲轴在某个转角下的应力分布、曲轴
的弯曲、扭转变形形式和原模型位置。图 ６ａ、６ｂ分
别为发动机曲轴转角１０°ＣＡ和３７０°ＣＡ时曲轴应力
分布，由于爆发压力的作用，在第 １曲柄销附近（位
置 Ａ）和第 ６曲柄销附近（位置 Ｂ）应力较大，结合
图６ａ、６ｂ变形可知，引起曲轴应力的主要是弯曲作
用。图６ｃ为曲轴转角为 ４５°ＣＡ时曲轴应力，虽然
爆发压力还起一定作用，但结合图中的变形可知，此

时引起曲轴应力的主要是扭转变形。

图 ７为不同算法下曲轴一个周期的扭转振动，
曲线趋势基本一致，峰值有一定的区别，其中 ＨＤ和
ＥＨＤ算法的扭转角更为一致。以 ＮＯＮＬ算法为例，
曲轴在 ４５°ＣＡ、９０°ＣＡ、１２４°ＣＡ、１５８°ＣＡ、２９４°ＣＡ、
３６０°ＣＡ、４００°ＣＡ、５３２°ＣＡ、５８８°ＣＡ、６０２°ＣＡ为扭转
角较大的峰值点，峰值分别为 ０５３°、－０２２°、
０３２°、－０１９°、０３３°、０２６°、－０２６°、０４７°、
－０２１°、０２４°。
４３　不同算法下曲轴应力分布分析

不同模型计算除扭转角有差别外，油膜压力分

布也有差异。油膜压力对曲轴的局部进行挤压，是

导致不同算法下曲轴应力分布差别的原因之一。
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图 ６　不同曲轴转角时曲轴应力和变形

Ｆｉｇ．６　Ｓｔｒｅｓｓａｎｄｄｅｆｏｒｍａｔｉｏｎｕｎｄｅｒｄｉｆｆｅｒｅｎｔｃｒａｎｋａｎｇｌｅｓ
（ａ）曲轴转角１０°ＣＡ　（ｂ）曲轴转角３７０°ＣＡ　（ｃ）曲轴转角４５°ＣＡ
　

图 ７　不同算法下曲轴扭转振动

Ｆｉｇ．７　Ｔｏｒｓｉｏｎａｌｖｉｂｒａｔｉｏｎｏｆｃｒａｎｋｓｈａｆｔｂａｓｅｄｏｎ

ｄｉｆｆｅｒｅｎｔｍｏｄｅｌｓ
　

图８为不同算法曲轴应力分布情况。结果表
明，ＮＯＮＬ计算得到的曲轴最大应力出现在第 ７主
轴颈倒角位置，节点号为 ５２５５，最大应力 １３３ＭＰａ。
ＨＤ计算得到最大曲轴应力为１３５ＭＰａ，但最大应力
位置发生改变，最大应力在第５主轴颈位置，节点号
为１４５９２。ＥＨＤ计算得到最大曲轴应力为１４３ＭＰａ，
最大应力在第７主轴颈倒角位置，节点号为４７４２。

图９为３种算法下第７主轴颈位置处节点号为
４７４２的应力一个周期内变化情况。结果表明，应力
随曲轴转角变化的趋势基本一致，ＮＯＮＬ算法与
ＥＨＤ算法最大应力相差 ２９ＭＰａ，误差可达 ２０３％。

图 ８　曲轴应力分布图

Ｆｉｇ．８　Ｓｔｒｅｓｓｄｉｓｔｒｉｂｕｔｉｏｎｏｆｃｒａｎｋｓｈａｆｔ
（ａ）ＮＯＮＬ　（ｂ）ＨＤ　（ｃ）ＥＨＤ

　

图 ９　不同算法下应力随曲轴转角变化（节点号 ４７４２）

Ｆｉｇ．９　Ｓｔｒｅｓｓｏｆｎｏｄｅ４７４２ｃｈａｎｇｅｄｗｉｔｈｃｒａｎｋａｎｇｌｅ

ｕｎｄｅｒｄｉｆｆｅｒｅｎｔｃａｌｃｕｌａｔｉｏｎｓ
　

ＨＤ算法与 ＥＨＤ算法最大应力相差 ２６ＭＰａ，误差可
达１８２％。图 ７扭转角变化和图 ９应力的趋势基
本一致，扭转是导致曲轴应力的主要原因之一。

６缸直列发动机激励较大的主谐次为 ３、６、９、
１２，强谐次为１５、４５、７５。对图 ７进行谐次分析，
可知在该转速下，４５、６谐次会引起曲轴的扭转共
振，其共振频率分别为１１２５Ｈｚ和１５０Ｈｚ。

考虑到文章篇幅，本文针对第 ６曲柄销的不同
截面在不同算法下随曲轴转角变化的应力分布情

况，通过编程将有限元结果与 Ｍａｔｌａｂ建立接口，实
现节点的应力信息在 Ｍａｔｌａｂ按照一定需求输出，输
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出过程考虑到节点的疏密问题，运用插值算法，并考

虑到倒角大小，将倒角展开并放大，其中 －２２５～
２２５ｍｍ为曲柄销不含倒角曲柄销宽度，余下为倒
角展开部分 （主轴颈也是将倒角位置展开）。

图１０ａ、１０ｂ、１０ｃ为不同算法下第６曲柄销某个横向
截面的应力变化图，图 １０ｄ为第 ６曲柄销另一截面
的应力变化图。ＮＯＮＬ算法最大应力为 ７６８ＭＰａ，
ＨＤ算法最大值为 ７０５ＭＰａ，ＥＨＤ算法最大值为
７３５ＭＰａ。结合图 １０ｄ，在曲轴转角 ３７０°ＣＡ时应力
出现较大峰值，此时正是爆发压力通过连杆作用在

曲轴上，结合图６曲轴的变形，弯曲是导致应力的主
要原因，不同耦合模型导致曲轴弯曲稍有不同，是导

致应力差别的原因。

图 １０　曲柄销截面应力

Ｆｉｇ．１０　Ｓｔｒｅｓｓｏｆｃｒａｎｋｐｉｎ
（ａ）ＮＯＮＬ　（ｂ）ＨＤ　（ｃ）ＥＨＤ　（ｄ）ＥＨＤ算法第６曲柄销其他

截面

分析此截面应力随转角变化的情况，第 １个峰
值发生在 ４５°ＣＡ，根据含皮带轮和飞轮的曲轴的模

态结果分析和此时曲轴的变形形式，整个曲轴发生

了一阶扭转，扭转节点在第７主轴颈靠近飞轮端侧，
其中皮带轮端扭转幅度最大，向飞轮端依次递减，结

合图 ６ｃ分析，整个曲轴在 ４５°ＣＡ都出现一个应力
峰值，峰值是曲轴发生一阶扭振的结果。

在２９０°ＣＡ、５３０°ＣＡ截面应力也出现一个峰值，
该时刻为第３缸和第 ５缸作功，但此时曲轴弯曲很
小，在２９４°ＣＡ、５３２°ＣＡ的扭转角峰值分别为０３３°、
０４７°，此时应力也是扭转作用的结果。在 ３７０°ＣＡ
曲轴在爆发压力作用发生弯曲，扭转较弱，弯曲导致

曲轴应力较大，结合图１０ｄ分析，该图为第６曲柄销
另一截面应力，在３７０°ＣＡ时应力要高于其他时刻，
所以不同截面上应力的扭振和弯振的贡献度不同。

图 １１　主轴颈截面应力

Ｆｉｇ．１１　Ｓｔｒｅｓｓｏｆｃｒａｎｋｊｏｕｒｎａｌ
（ａ）ＮＯＮＬ　（ｂ）ＨＤ　（ｃ）ＥＨＤ　（ｄ）ＥＨＤ算法第 ３主轴颈某

截面

图１１ａ～１１ｃ为不同算法下第 ６主轴颈上某个
横向截面应力变化图，其中一侧倒角的应力要高于

另一侧倒角位置的应力，这主要和曲轴主轴颈的位
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置和曲轴的振动形式有关，因此针对应力大小偏向

方向进行具体分析对于改善曲轴应力是非常有意义

的。

４４　润滑参数对主轴颈应力分布影响
轴承油槽位置承受很小压力并能使油膜压力的

分布形式发生改变，在计算中是否考虑油槽对油膜

压力分布有一定的影响。图 １２为不同油槽位置对
油膜厚度的影响，几种油槽形式的油膜厚度基本相

同，本文以 ＥＨＤ模型为基本模型，油槽位置范围在
周向９０°～２７０°，以第 ４主轴颈位置为例，分析在某
个曲轴转角下轴颈的应力分布情况。不同油槽对主

轴颈应力影响如图 １３所示。对比分析图 １３ａ和
１３ｂ表明，油槽会改变主轴颈的应力分布，范围在
－２５～２５ＭＰａ内，油槽对主轴颈应力分布的影响
相对较小。对比分析图 １３ａ和图 １３ｃ，整个循环过
程，大应力主要集中在倒角处，随着曲轴转角的变

化，大应力的分布位置未沿整个圆周变化，而是在原

有区域位置上进行扩大或者缩小。

图 １２　不同油槽区域最小油膜厚度

Ｆｉｇ．１２　Ｍｉｎｉｍｕｍｆｉｌｍｔｈｉｃｋｎｅｓｓｕｎｄｅｒｄｉｆｆｅｒｅｎｔ

ｏｉｌｇｒｏｏｖｅｒｅｇｉｏｎｓ
　

５　结论

（１）针对 ＮＯＮＬ、ＨＤ、ＥＨＤ３种算法进行对比分
析，不同算法下的曲轴应力分布有很大差异，ＨＤ算
法最大应力区域和 ＮＯＮＬ、ＥＨＤ算法最大应力位置
不一样，ＥＨＤ最大应力区域的应力与 ＨＤ、ＮＯＮＬ算
法的误差分别达１８２％和２０３％，因此准确采用计
算模型对曲轴应力的改善和疲劳分析是非常重要

的。

图 １３　油槽对主轴颈应力影响

Ｆｉｇ．１３　Ｉｎｆｌｕｅｎｃｅｏｆｏｉｌｇｒｏｏｖｅａｎｄｒａｄｉｃａｌｃｌｅａｒａｎｃｅ

ｏｎｓｔｒｅｓｓｄｉｓｔｒｉｂｕｔｉｏｎ
（ａ）曲轴转角２５０°，有油槽

（ｂ）曲轴转角２５０°，无油槽

（ｃ）曲轴转角２８０°，有油槽
　

　　（２）分析了曲轴在不同时刻不同位置的应力分
布随时间变化情况，其峰值变化和扭转、弯曲时刻对

应，但不同截面扭转和弯曲对其应力贡献度有区别。

（３）对比分析第６曲柄销和主轴颈截面应力随
转角的变化，不同算法下曲柄销和主轴颈的应力分

布有一定的差别，主轴颈的一侧倒角应力明显高于

另一侧。随曲轴转角变化，主轴颈的大应力分布位

置几乎未发生改变，只是在原有位置上进行区域的

扩大或者缩小，因此对这些区域进行重点处理对于

改善曲轴的应力分布式非常有必要。

（４）对比分析考虑油槽和未考虑油槽曲轴应力
的分布，结果表明，油槽对主轴颈应力分布的影响相

对较小，表面的应力变化范围为 －２５～２５ＭＰａ。
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