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摘要:计算了某16缸V形机车柴油发电机组滑动主轴承在不同功率(2000、2430、2650、

2940kW)下的润滑情况.将曲轴设为弹性体,以考虑曲轴弹性变形对主轴承润滑状态的影

响.对主轴承在工作过程中发生的摩擦接触,采用Greenwood-Tripp粗糙接触模型来计算,并
用AVL相关标准评价了润滑计算结果.由计算结果看出,4个计算工况中的2940、2650和

2000kW工况均存在个别轴承处于半干摩擦状态的情况,而2430kW工况的润滑情况相对

最好;第8、7、1主轴承为工作中相对危险的主轴承,危险主轴承位置和摩擦接触发生的部位

与实际情况接近.试分析了造成第8、7、1主轴承出现摩擦接触的结构性原因.
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0 引 言

近年来研究人员将有限元、多体动力学、摩擦

学联合应用于发动机动力学分析.Mourelatos[1]

为研究曲轴旋转中的微观变形、机体的弹性变形

和主轴承润滑油的流体动力润滑效应,就综合使

用了这3种分析方法,使仿真计算更贴近实际情

况.孙军等[2]、何芝仙等[3]的相关研究指出是否考

虑曲轴弯曲倾斜对润滑计算结果有很大的影响.
曲轴的弯曲倾斜会影响到局部位置的轴心轨迹、

最大油膜压力、最小油膜厚度、油膜压力分布状况

等.本文也采用把结构动力学和流体动力润滑耦

合起来分析的办法,将曲轴、机体设为弹性体,以

考虑轴和轴承受力变形对润滑油膜分布的影响;

并采用弹性流体动力润滑算法计算主轴承润滑.
曲轴工作过程中受到外力作用会发生弹性变形,

使主轴颈在主轴承内倾斜.倾斜增大到一定程度

时会造成主轴颈与主轴瓦边缘发生摩擦接触,接

触位置处变成半干摩擦状态.本文对摩擦接触采

用Greenwood-Tripp粗糙接触模型来计算.计算

并比较某机车柴油发电机组9个主轴承在不同功

率(2000、2430、2650、2940kW)下的润滑结果,

确定润滑相对危险的主轴承位置和摩擦接触部位,

并分析造成主轴承出现摩擦接触的结构性因素.

1 基础理论

1.1 弹性流体动力润滑

主轴承润滑模型基于扩展雷诺方程建立,采

用弹性流体动力润滑算法求解,能够考虑轴颈轴

瓦的弹性变形和机油填充状态的影响.具体如下:
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式中:p为油膜压力;θ为机油填充率;h为油膜厚

度;η为机油黏度;u1、u2 分别代表轴颈、轴瓦沿圆

周方向的速度;t为时间;x、z分别代表沿着圆周

方向的坐标和沿着轴向的坐标(轴瓦固定)[4].

1.2 Greenwood-Tripp粗糙接触模型

当润滑油膜的厚度减小到与轴颈轴瓦表面间

的复合粗糙度相接近时,就会发生摩擦接触.本文

采用 Greenwood-Tripp模型来计算粗糙接触摩



擦力.假设轴颈、轴瓦表面轮廓高度对基准平面的

随机变化服从高斯分布,接触面上的名义压力可

表示为
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式中

当h/σs<4时

F5/2 =4.4086×10-5(4-e/σs)6.804

当h/σs≥4时

F5/2 =0
式中的E* 采用下式计算:

E* = 1
1-ν21
E1

+1-ν22
E2

其中σs 为粗糙接触面间的复合间隙的方差;β为

接触点半径;ηs为接触面峰值密度;e为接触面间

的名义间隙;E1、E2 分别为上下接触表面的弹性

模量;ν1、ν2 分别为上下接触表面的泊松比.

2 计算模型

本文采用带有弹性流体动力润滑分析功能的

发动机动力学商业软件 AVLEXCITE进行计

算.用 有 限 元 软 件 MSC.Patran 和 MSC.
Nastran做有限元建模和接口文件的转换,如图1
所示,建立了曲轴、机体等部件的有限元模型.

图1 曲轴、机体等的有限元模型

Fig.1 Finiteelementmodelsofcrankshaft,block,etc.

图2显示了EXCITE模型中各部件间的连

接关系.该模型中包含曲轴、机体、活塞、连杆和发

电机转子等.曲轴、机体、转子设成弹性体,由有限

元模型转换后导入.本研究关注的主要对象是曲

轴,对活塞、连杆等其他部件只在EXCITE软件

中建立了简化模型,模拟出这些部件对曲轴、机体

的动力学效应.主轴承润滑是研究关注的重点,采
用弹性流体动力润滑算法求解.考虑到润滑中可

能会出现的摩擦接触情况,采用了 Greenwood-
Tripp粗糙接触模型来计算接触摩擦力.为减少

计算量,对非主要关心的连杆大端轴承采用了弹

簧连接来模拟.

图2 EXCITE模拟模型

Fig.2 EXCITEsimulationmodel

主轴承主要结构参数见表1.9个主轴承按

着从自由端到输出端的排列顺序编号为1到9.
每次仿真计算所包含的柴油机工作循环数应足够

多,以减少初始参数选取不当对结果的影响.根据

经验取6个柴油机工作循环计算,即0°CA~
4320°CA.取第6个工作循环的计算结果作为评

价依据.

表1 主轴承结构参数

Tab.1 Specificationsofthemainbearings

参数 数值

主轴瓦宽度w/mm
83(第1主轴承),

90(第2~8主轴承),

88(第9主轴承)
主轴颈直径/mm 220

主轴承半径间隙/mm 0.1
主轴承的轴瓦油槽宽度/mm 22
主轴颈上的油孔直径/mm 20

润滑油进油温度/℃ 60~75
轴承进油压力/MPa 0.4~0.6

主轴颈表面粗糙度/μm 0.5
主轴瓦表面粗糙度/μm 1.0

3 计算结果

本文计算了柴油发电机组在固定转速、固定

功率下的4种工况,分别是代表柴油机最大做功

605 大 连 理 工 大 学 学 报 第51卷 



能力的小时功率2940kW、代表持续做功能力的

额定功率2650kW、使用中的最大运用功率

2430kW和部分负荷下的功率2000kW,转速

均为1000r/min.对润滑结果的评价借鉴了

AVL对民用车发动机中高级轴瓦的评价标准,即
当EXCITE计算结果的峰值液动油膜压力小于

100~150MPa、峰值粗糙接触压力小于50MPa、

最小油膜厚度大于1.5μm时,可认为工作状态

是正常的.在4种工况下算得的第6工作循环中

各主轴承最高峰值液动油膜压力、最高平均液动

油膜压力、最高峰值粗糙接触压力、最高平均粗糙

接触压力、最小油膜厚度等结果见表2.

表2 4种工况下各主轴承润滑计算结果

Tab.2 Simulationresultsofallmainbearingsinfouroperationconditions

No.
最高峰值液动油膜压力/MPa 最高平均液动油膜压力/MPa 最高峰值粗糙接触压力/MPa

2940kW 2650kW 2430kW 2000kW 2940kW 2650kW 2430kW 2000kW 2940kW 2650kW 2430kW 2000kW

1

2

3

4

5

6

7

8

9

31.248

49.430

46.381

43.372

35.246

45.037

44.466

46.263

28.501

27.003

44.352

40.954

39.520

33.653

40.650

39.489

43.015

24.338

27.210

41.829

38.740

37.311

33.685

37.646

36.472

40.843

23.271

32.675

42.665

37.257

34.160

34.281

34.451

31.661

36.691

21.269

6.6748

14.7230

15.0990

12.6560

12.6450

13.6050

13.0050

15.7860

5.9844

6.2674

13.2190

14.1780

11.3540

11.6520

12.3140

12.1900

14.1570

5.5573

6.0173

12.3030

13.5420

10.4270

11.0520

11.3750

11.5180

13.1580

5.3703

5.5620

10.5150

12.7370

8.9747

10.5120

9.7881

10.5930

11.2880

4.9318

4.6048

17.4120

0

0

11.9730

0

40.3500

40.2310

0

2.253×10-3

1.5954

0

0

0

0

36.0410

12.5240

0

1.40220

3.3031×10-10

0

0

0

0

0.67014

1.92540

0

47.98

0

3.5115×10-3

0

0

0

4.753×10-5

1.2491×10-2

0

No.
最高平均粗糙接触压力/MPa 最小油膜厚度/μm

2940kW 2650kW 2430kW 2000kW 2940kW 2650kW 2430kW 2000kW

1

2

3

4

5

6

7

8

9

0.018429

0.255480

0

0

0.038277

0

0.722720

0.805700

0

6.6404×10-6

0.011895

0

0

0

0

0.47166

0.11300

0

6.7278×10-3

6.6769×10-13

0

0

0

0

1.7988×10-3

0.032797

0

0.25619

0

1.6243×10-4

0

0

0

1.2108×10-7

2.6727×10-5

0

2.0193

1.5036

5.6753

10.5650

3.0130

7.1502

1.1228

1.1243

6.1643

3.6236

2.3615

6.5325

11.0660

8.8389

7.9247

1.2333

1.6405

7.0949

2.4000

4.3446

7.2631

11.8560

9.5314

8.1246

2.6289

2.3044

7.0436

1.0387

7.5674

4.6573

10.4980

10.4150

8.3028

4.9795

3.4211

9.6835

根据AVL的评价标准,液动油膜压力要小

于100~150MPa,从表2的最高峰值液动油膜压

力一项中可以看到各工况下9个主轴承的最高液

动油膜压力均小于100~150MPa,满足AVL相

关要求.
图3为2430kW 工况下9个主轴承平均液

动油膜压力p分布云图(其他工况下的类似).图
中横坐标代表主轴承内表面一圈的周向长度l,
以圆心角度0°~360°来表达,取垂直向上方向为

起始位置0°,则0°~90°和270°~360°范围为上轴

瓦,90°~270°范围为下轴瓦.图中的纵坐标代表

轴瓦的宽度w.该云图是对轴瓦上的每个点在一

个工作循环内的油膜压力累加后再取时间上的平

均值得到的.从该云图能直观地看出轴瓦上的高

油膜压力区(即图中的深色部分).由图3可见各

主轴瓦中的高油膜压力区的分布位置都很一致,

即集中在下瓦中央位置180°处的附近.而且各个

轴瓦的高油膜压力区的分布范围都比较广,有利

于曲轴在各主轴承的下瓦中部得到较好的润滑油

膜支撑.
从表2的最高峰值粗糙接触压力一项来看,9

个主轴承在4种计算工况下的粗糙接触压力最高

为47.98MPa,出现在2000kW工况下的第1主

轴承处.2940kW 工况下的第7、8主轴承和

2650kW工况下的第7主轴承的峰值粗糙接触

压力 分 别 为40.3500、40.2310和36.0410
MPa,也都较高.但以上各主轴承的峰值粗糙接触

压力均没超过AVL规定的50MPa的标准.
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图3 2430kW工况下9个主轴承平均液动油膜压力云图

Fig.3 Averageofhydrodynamicpressureof9mainbearingsin2430kWoperationcondition

再从表2的最高平均粗糙接触压力一项上

看,从高到低的平均粗糙接触压力依次为2940

kW下的第8、7主轴承,2650kW 下的第7主轴

承,2000kW下的第1主轴承和2940kW 下的

第2主轴承,其他主轴承的平均粗糙接触压力相

比之下或是不高或是没有.平均粗糙接触压力越

高则相同时间内轴瓦受到的摩擦力越大,轴瓦出

现疲劳的可能性也越大.图4所示为第8、7、1主

轴承平均粗糙接触压力云图.图中箭头所指部分

代表发生粗糙接触的区域.由图4可见发生粗糙

接触的区域只占整个轴瓦工作面积中很小的比

例;第8、7主轴承的接触位置是在下瓦180°附近

的轴瓦边缘.而第1主轴承发生接触的位置是在

上瓦320°附近的轴瓦边缘.
在2940、2650kW 等高负荷下第8、7主轴

承处出现较高的粗糙接触压力,在较低的2000

kW时,第1主轴承处出现较高的粗糙接触压力.

2430kW介于两种情况之间,其自由端、输出端

的轴承润滑都较好.所以2430kW为4组工况中

润滑最好的工况.
从表2的最小油膜厚度指标上看,第3、4、5、

6、9主轴承在各个工况下的最小油膜厚度都比

AVL标准要求的1.5μm大得多,反映了这些轴

承在各个工况下润滑油膜都能有效地隔开主轴颈

主轴瓦间的工作表面,使两表面间的间隙足够大,

两表面间没有或只有很小的摩擦接触.故这些轴

承润滑良好,运行稳定.

图4 第8、7、1主轴承的平均粗糙接触压力云图

Fig.4 Averageofasperitycontactpressureofthe

Nos.8,7,1mainbearings

第2主轴承在2940kW 下最小油膜厚度偏

低,为1.5036μm,但仍超过了1.5μm,可正常运

行.而2940kW下的第7、8主轴承,2650kW下
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的第7主轴承和2000kW 下的第1主轴承的最

小油膜厚度均低于 AVL相应标准的要求,这和

这些轴承在相应工况下存在着很高的峰值粗糙接

触压力的情况是相一致的,油膜厚度过小则主轴

颈主轴瓦间易发生摩擦接触.所以第8、7、1主轴

承为工作中的危险主轴承位置,这一结论与柴油

发电机组生产厂家的实践经验相符合.
图5所示为柴油发电机组在实际运用过程中

柴油机自由端的主轴瓦因局部过载发生疲劳损伤

的情况.发生疲劳的部位在上瓦,磨损最严重的部

分在轴瓦边缘,这和2000kW 工况计算结果中

第1主轴承发生粗糙接触的位置相接近.由表2
的计算结果可看出,第1主轴承只在2000kW这

种部分负荷下润滑差,而在高负荷下润滑好.而铁

路机车的特点恰好是在线路上运行时,由于线路

坡度、弯道、限速、临时停车、到站、发车等情况需

要经常变换转速功率,机车柴油机在标定工况下

运转的时间并不多,大部分是在部分负荷甚至空

负荷情况下工作.如果柴油机长时间持续地在

2000kW这种部分负荷下工作,则第1主轴瓦的

局部长时间持续地受到高摩擦接触压力作用,就
容易造成疲劳损伤.

图5 主轴瓦上瓦边缘局部过载疲劳

Fig.5 Localoverloadwearatanedgeintheupper

partofmainbearingshell

计算时所用的主轴颈、主轴瓦的表面粗糙度

是根据轴颈轴瓦工作表面的加工工艺要求选取

的,为“名义”粗糙度,反映的是零件工作表面未磨

合前的粗糙度情况.有文献[5]考虑了磨合对工作

表面粗糙度的影响,认为如果轴承在工作时所建

立起的最小油膜厚度大于轴颈表面和轴承表面粗

糙度之和,则可以断定轴承能长期可靠地工作.而
实际情况往往是柴油机经过适当的初磨合运转工

况之后,轴颈和轴承的表面粗糙度得到改善,所以

最小油膜厚度还可以小到其和的一半,但延续角

度则不应超过整个工作循环角的20%(这是半干

摩擦状态),则轴承也有可能可靠地工作.
本例中曲轴主轴颈的表面粗糙度为0.50

μm,主轴瓦表面粗糙度为1.00μm,其和的一半

为0.75μm.由表2可知,所有的主轴承在各个工

况下的最小油膜厚度均超过了0.75μm.如果再

检查轴承处于半干摩擦状态下的持续角度的话,

如图6所示,第8、7主轴承在2940kW下出现摩

擦接触的持续角度分别为46°CA和50°CA,第7
主轴承在2650kW 工况下出现摩擦接触的持续

角度为43°CA,第1主轴承在2000kW工况下出

现摩擦接触的持续角度为11°CA,都远低于整个

工作循环角的20%(即144°CA).

图6 第8、7、1主轴承峰值粗糙接触压力曲线

Fig.6 Peakasperitycontactpressurecurvesofthe

Nos.8,7,1mainbearings

综上所述,尽管第8、7、1主轴承最小油膜厚

度值低于AVL标准所要求的1.5μm,但如果考

虑主轴颈主轴承经初磨合后带来的表面粗糙度改

善,这些轴承在较高的摩擦接触压力下的最小油

膜厚度仍不低于轴颈轴瓦表面粗糙度之和的一

半,而且摩擦接触持续时间也远小于一个工作循
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环的20%,故可断定这些轴承有可能可靠地运

行.

4 结果讨论

输出端的第7、8主轴承的润滑较差,这与该

柴油发电机组的结构形式有关.如图7所示,该柴

油发电机的转子一侧由发电机定子处的滚柱轴承

支撑,另一侧通过联轴节由柴油机输出端的主轴

承支撑,这种结构布置形式会使输出端轴承的负

荷加大.输出端的第7、8、9主轴承中,第7、8主轴

承不仅要承受其两侧共4个气缸气体爆发压力的

作用,还要承担起支撑发电机转子的部分负荷.而
第9主轴承虽离转子最近,承担转子负荷也最大,

但因其只受单侧两个相邻气缸的气体爆发压力作

用,故总的主轴承负荷没有第7、8主轴承高.所以

第7、8主轴承为9个主轴承中负荷最重的,润滑

也相对较差.在2430kW 和2000kW 工况下,

因气体爆发压力降低,第7、8主轴承的润滑相应

得到改善.

图7 发电机转子支撑情况示意图

Fig.7 Instructionofthesupportconditionof

generatorrotor

自由端的第1主轴承出现了较高的摩擦接

触,是因为,如图1中所示,曲轴自由端带有一个

质量、惯量很大的盖斯林格扭振减振器,减振器与

曲轴形成了一个轮轴系统,在一定的条件下会产

生一个陀螺力矩,引起主轴颈挠度和倾角的耦

合[6],见图8(a).由于陀螺效应,第1主轴颈在轴

承内边旋转边挠曲摆动,造成主轴颈变形倾斜,如
图8(b)所示.2000kW与2430、2650、2940kW
等工况相比,转速仍为1000r/min,挠曲摆动程

度不变;而功率的降低、气体爆发压力的下降,使

得主轴颈不容易被“约束”在轴承下部.另外由图

3可以看到,液动油膜压力的高压区主要集中在

下瓦中部,当主轴颈处在下瓦时能得到有效承托,

当主轴颈运动到上瓦时,缺乏有效的油膜力来承

载,容易造成主轴颈与主轴瓦上瓦边缘直接接触.

图8 第1主轴承支撑情况示意图

Fig.8 Instructionofthesupportconditionofthe

No.1mainbearing

图9所示为第1、2主轴颈轴心轨迹的对比.
可见第2主轴颈轴心轨迹基本上位于轴承下方,

而第1主轴颈的轴心轨迹有明显向轴承上方运动

的趋势.

图9 第1、2主轴颈的轴心轨迹

Fig.9 Orbitalpathofmainjournals1and2

5 结 论

(1)比较4种不同功率下的润滑计算结果,可

发现2430kW 工况下各轴承都能达到 AVL标

准的各项要求,为4种计算工况中润滑情况最好

的工况,能长期可靠地运行.在柴油发电机组实际

运行过程中可多选择运行在该工况下.2940和

2650kW工况比2430kW 工况的功率高,气体

爆发压力大,润滑相对较差,尤其是在第7、8主轴

承位置,故不宜为追求高功率而使柴油机长时间

连续运转在这两种高负荷状态下.而第1主轴承

在2000kW 工况下润滑较差,有发生疲劳损伤
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的风险,在实际使用过程中也不宜一味追求经济

性而使柴油机长时间持续地在2000kW 部分负

荷下运转.
(2)根据 AVL的相关标准评价了4种功率

下9个主轴承的润滑情况,发现第2、3、4、5、6、9
主轴承在各功率下润滑良好,而第8、7、1主轴承

在某些功率下润滑不好,为工作中的危险轴承,较
容易发生事故,这和生产厂家的实际情况基本相

符.如考虑到主轴颈主轴瓦工作表面经初磨合后

的改善,则第8、7、1主轴承也有可能可靠地工作,

在柴油发电机组需运转在2000、2650、2940kW
工况时应多留意这几个主轴承的工作情况,发现

异常,及时采取措施.
(3)第8、7、1主轴承润滑效果不好与柴油发

电机组的结构布置形式有一定关系,要改善这几

个主轴承的润滑可从改变柴油发电机组的结构布

置形式着手,也可通过换用更好的曲轴材料、改进

曲轴结构等措施来提高曲轴弯曲刚度,或换用较

高黏度机油等.
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Analysisofelastohydrodynamiclubrication
ofdieselenginemainbearingsindifferentpowerconditions

CHEN Liang1, XUE Dong-xin1, SONG Xi-geng*1, MING Zhang-jie2

(1.InstituteofInternalCombustionEngine,SchoolofEnergyandPowerEngineering,DalianUniversityofTechnology,

Dalian116024,China;

2.DepartmentofTechnology,HonghuaPetroleumEquipmentCo.Ltd.ofSichuan,Guanghan618300,China)

Abstract:Thelubricationconditionsofthemainbearingsofa16cylindersVformdieselgenerator
setinfouroperationconditions(2000,2430,2650,2940kW)weresimulated.Thecrankshaftwas

assumedasanelasticbodytoconsiderthedeformationinfluenceonlubricationperformanceofmain

bearings.Greenwood-Trippasperitycontactmodelwasusedtocalculatethecontactforceinthe

frictionarea.SimulationresultswereexaminedbyAVLcriterion.Generatorsetisinthebest

lubricationconditionat2430kWworkstate,andthereexistssemi-dryfrictioninotherworkstates.

Nos.8,7,1mainbearingsarethevulnerableonesamongallmainbearings.Thecalculationresults

oftheasperitycontactplaceareidenticalwiththerealwearinglocation.Thereasonsoftheasperity
contactatNos.8,7,1mainbearingsarediscussed.

Keywords:mainbearing;elastohydrodynamicslubrication;crankshaft;elasticdeformation;asperity
contact
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