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　　摘要：为了保证Ｖ型六缸柴油机机体的强度和可靠性满足设计要求，使用Ｓｏｌｉｄｗｏｒｋｓ建立

了机体的实体模型，运用ＡＮＳＹＳ　Ｗｏｒｋｂｅｎｃｈ的静力分析模块和Ｆａｔｉｇｕｅ　ｔｏｏｌ工具包，对机体各

个气缸在最大爆发压力下的强度和可靠性进行分析。结果表明：其原有结构设计满足强度和可

靠性要求，机体位移较大位置主要分布在机体缸盖螺栓附近，而出现应力集中的位置主要是机

体上部、下裙部、轴承盖连接螺栓及其附近隔板区域。
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０　引言

机体作为整个柴油机的基础，其对于整个柴油机的工作特性、性能以及工作可靠性有着十分重要的

影响。为了保证这个柴油机的正常运行，柴油机机体必须有足够的强度和刚度，既不能产生裂纹，又不能

出现过大的变形［１］。本研究主要针对该Ｖ型六缸柴油在最大爆发压力为１５．５　ＭＰａ，转速为１　８００　ｒ／ｍｉｎ
情况下，确保机体的强度、刚度以及可靠性满足要求，避免因机体原因造成整机的无法运行。而由于机体

本身结构的复杂性，其本身受力情况也十分复杂，有限元法作为一种目前研究复杂结构最为有效、可靠的

分析方 法，能 很 好 地 解 决 实 际 遇 到 的 工 程 问 题。通 过 利 用 ＡＮＳＹＳ　Ｗｏｒｋｂｅｎｃｈ的 静 力 分 析 模 块 和Ｆａ－
ｔｉｇｕｅ　ｔｏｏｌ工具包，对机体各个气缸在最大爆发压力下的强度和可靠性进行分析，确保改进后的机体满足

强度和寿命要求，为该机体的进一步优化和改进提供理论依据。

１　机体有限元模型的建立

１．１　机体三维模型的建立

根据图纸尺寸，考虑到分析过程中网格划分和计算机的计算能力，建模时忽略不起主要作用的倒角

和过渡圆弧，略去不影响机体强度的螺栓孔以及小于８　ｍｍ的细小油道［２］，其余螺栓孔用圆孔代替，对应

的螺栓用圆柱代替，对于不考虑应力状态的缸盖和轴承盖进行简化。而对于关心的部位保留了足够的几

何信息，利用Ｓｏｌｉｄｗｏｒｋｓ建立机体、缸盖、轴承盖、连接螺栓的三维模型。建立的三维模型如图１所示。

１．２　有限元模型的建立及网格划分

该分析模型为装配体模型，零件之间必须通过设置接触条件来实现相互之间力的传递。缸盖螺栓螺

纹与机体、轴承座垂直螺栓螺纹与机体、水平螺栓螺纹与轴承座之间的接触为绑定接触［３］；气缸盖螺栓与

气缸盖、轴承座垂直螺栓和轴承盖、水平螺栓和机体之间的接触为摩擦接触；轴承座和机体、缸盖与机体

之间的接触为摩擦接触。设置接触条件可以准确模拟各零部件之间的装配关系，实现零部件之间力的传

递，接触 条 件 设 置 如 图２所 示。该 机 体 是 由 ＨＴ２５０灰 铸 铁 铸 造 而 成，材 料 的 基 本 参 数 如 下：弹 性 模 量
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１．５５×１０５　ＭＰａ，密度７　３５０　ｋｇ／ｍ３，泊松比０．２７。网格的大小为７　ｍｍ，最终机体的有限元模型共划分了

１　１５１　８８０个单元和１　８６７　６５２个节点，网格划分后的有限元模型如图３所示。

图１　机体三维模型

摩擦
接触

摩擦接触

绑定
接触

摩擦接触

图２　接触条件的设置

图３　机体有限元模型
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图４　机体气缸结构

２　约束和载荷的计算以及施加

２．１　边界条件

该柴油机安装在底盘车架上，为了尽可能真实地反映机体在柴油机工作过程中的受力情况，在机体

位移约束的施加上仔细考虑了各种约束的影响，对机体的侧面固定部分螺栓孔的ｘ、ｙ、ｚ３个方向自由度

进行全约束，以消除机体的刚体位移。

２．２　载荷的计算和施加

柴油机工作时，机体主要受到螺栓预紧力、气体的爆发压力、活塞对气缸壁的侧向力以及轴承座受力

传递到机体上的力。

螺栓预紧力Ｑｒ 来源于缸盖连接螺栓、轴承盖纵向连接螺栓、下裙部横向螺栓，其数值可以根据公式

（１）确定。

Ｑｒ＝ Ｔ
０．２ｄ

（１）

式中，Ｔ为扭紧力矩；ｄ为螺栓的公称直径。在ＡＮＳＹＳ　Ｗｏｒｋｂｅｎｃｈ中应用Ｂｏｌｔ　Ｐｒｅｔｅｎｔｉｏｎ载荷将预紧力

施加于螺杆上以模拟螺栓预紧。

利用工作工况各缸对应的爆发压力，根据公式（２），得到各缸对应的气体爆发压力Ｆｇ［４］

Ｆｇ ＝ｐπｄ２／４ （２）

式中，ｐ为气缸爆发压力。气缸压力通过施加在气缸所对应的缸盖火力面上，通过螺栓连接将所受的力传

递到机体。
由于活塞侧推力的作用点一直在变化，为简化计算，将其按力的等效原理等效为作用在活塞销上的

集中力Ｐ。进一步按力的等效原理，通过求解力和力矩的平衡方程确定机体固定气缸的上下两个支撑面

上所受的作用力。在ＡＮＳＹＳ　Ｗｏｒｋｂｅｎｃｈ中应用Ｂｅａｒｉｎｇ　Ｌｏａｄ载荷，将侧向力施加于上下接触面模拟气
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缸壁所受侧向力的状况［５］。
计算轴承座受力时，首先以单缸为研究对象，其受力主要是由气缸气体爆发通过曲柄连杆机构传递

到曲轴，再由曲轴传递到轴承座。由受力图５可知

Ｓ＝
（Ｆｇ＋Ｆｊ）
ｃｏｓβ

（３）

Ｋ ＝Ｓｃｏｓ（α＋β） （４）

Ｔ＝Ｓｓｉｎ（α＋β） （５）

Ｆｊ＝－ｍｊＲω２（ｃｏｓα＋λｃｏｓ　２α）×１０－３ （６）
式中，α为曲柄转角；β为连杆摆动角；Ｆｆ 为作用于活塞的气体作用力；Ｓ为连杆力；Ｋ、Ｔ分别为机体对于

曲轴前后两个主轴颈的支撑力沿曲柄方向和垂直于曲柄方向的力；Ｆｊ 为机构的运动质量惯性力；ｍｊ 为活

塞连杆组的往复惯性质量；ω为曲柄旋转角速度［６］。
假设曲轴为简支梁结构，由连杆传递到曲拐上的力，将会作用在与其相邻的主轴颈上，其受力如图６

所示，考虑曲轴惯性力Ｆｒｑ、平衡重惯性力Ｆｒｐ，根据静力平衡原理可得两主轴颈上的载荷Ｆ１ｚｘ、Ｆ１ｚｙ为

Ｆ１ｚｘ ＝－（Ｆｑｘ＋Ｆｒｑ－Ｆｒｐ）·ｂａ
（７）

Ｆ１ｚｙ ＝－Ｆｑｙ·ｂａ
（８）

Ｆｑｘ ＝ｍｒｂＲω２－Ｋ （９）

Ｆｑｙ＝Ｔ （１０）
式中，ｍｒｂ为连杆组分配到大头中心的连杆组旋转质量；ｍｒ 为曲柄平衡重旋转质量；Ｆｑｘ为曲柄上沿曲柄方

向的受力；Ｆｑｙ为曲柄上沿垂直于曲柄方向的受力；ａ、ｂ分别为曲柄到相邻两主轴颈的距离；ｃ为相邻两主

轴颈之间的距离。
同理可得另一主轴颈上的受力Ｆ２ｚｘ和Ｆ２ｚｙ。
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图５　曲柄连杆机构受力图
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图６　曲轴受力分析

　　根据该Ｖ型六缸机体的结构，除了单缸会对相邻轴承座产生作用力外，其它缸也会对其产生力的作

用，为了分析方便，将其简化成两列成９０°的直列缸。１至３缸所在的列，对第一轴承座的作用力分别用

Ｆ１１ｚｘ，Ｆ１１ｚｙ来表示，得

Ｆ１１ｚｘ ＝－ （ｍｒｂ＋ｍｒ）Ｒω２－（Ｆｇ＋Ｆｊ）·ｓｉｎ
（α＋β）
ｃｏｓ［ ］β

·ｂ
ｃ

（１１）

Ｆ１１ｚｙ ＝－ （Ｆｇ＋Ｆｊ）·ｓｉｎ
（α＋β）
ｃｏｓ［ ］β

·ｂ
ｃ

（１２）

　　４至６缸所在的列，对第一轴承座的作用力分别用Ｆ２１ｚｘ，Ｆ２１ｚｙ来表示，得

Ｆ２１ｚｘ ＝－ （ｍｒｂ＋ｍｒ）Ｒω２－（Ｆｇ＋Ｆｊ）·ｓｉｎ
（α＋β）
ｃｏｓ［ ］β

·ａ
ｃ

（１３）

Ｆ２１ｚｙ ＝－ （Ｆｇ＋Ｆｊ）·ｓｉｎ
（α＋β）
ｃｏｓ［ ］β

·ａ
ｃ

（１４）
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　　Ｖ缸夹角为９０°，力由Ｖ型局部坐标分解到垂直地面的机体整体坐标上，即轴承受垂直力得到第一个

轴承座受力Ｆａ 为

Ｆａ ＝Ｆ１１ｚｘｃｏｓ４５°＋Ｆ２１ｚｘｓｉｎ４５°－Ｆ１１ｚｙｃｏｓ４５°＋Ｆ２１ｚｙｓｉｎ４５° （１５）

　　同理可以求得其它轴承座上的受力。
主轴承载荷在圆周方向，按余弦规律分布，圆心角为１２０°［７］，如图７所示。
在曲柄销轴线方向的载荷Ｆｙ 分布为抛物线

Ｆｙ＝９ｑ
（θ）

１６ＬＲ
（１－ｘ

２

Ｌ
） （１６）

　　在曲柄销颈径向方向载荷Ｆｘ 分布为余弦分布

Ｆｘ ＝ｑ（θ）ｃｏｓ（３θ／２）　（－６０°≤θ≤６０°） （１７）
式中，ｑ（θ）为作用于轴颈上的总载荷；Ｒ为轴颈半径；ｘ为轴颈端面到单个轴承中心的距离；Ｌ为单个轴承

有效载荷长度的一半。
通过ＡＮＳＹＳ　Ｗｏｒｋｂｅｎｃｈ中的Ｂｅａｒｉｎｇ　Ｌｏａｄ载荷模拟，只要给定主轴承载荷的坐标分量，程序可自

动确定载荷的矢量方向并形成加载区域。同理，将轴承所受力通过Ｂｅａｒｉｎｇ　Ｌｏａｄ加载轴承座上。
约束和载荷施加后的情况如图８所示。
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60°
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图７　轴承载荷的分布形式
图８　约束和载荷

３　强度分析

机体强度和变形结果如表１、图９～图１１所示。由表１数据比较可以看出：在１５．５　ＭＰａ最大爆发压

力工况下，三缸爆发时，其应力最大，二缸爆发时，其变形最大。由图９、图１０可以看出，三缸爆发时，最大

应力为２２９．２２　ＭＰａ，位于第三轴承座螺栓孔处。机体为 ＨＴ２５０铸造而成，最大应力２２９．２２　ＭＰａ＜２５０
ＭＰａ，所以该柴油机机体强度满足要求；由图１２可以看出，二缸爆发时，变形最大为０．０９０　９　ｍｍ，位于二

缸螺栓孔缸壁内侧。

图 ９　三缸爆发工况下机体应力云图图 １０　三缸爆发工况下隔板应力云图图 １１　二缸爆发工况下机体位移云图
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表１　机体应力和变形

爆发缸号 应力／ＭＰａ 位移／ｍｍ
一 ２２５．７４　 ０．０８３　７
二 ２２４．７１　 ０．０９０　９
三 ２２９．２２　 ０．０８７　２
四 ２２８．０７　 ０．０９０　１
五 ２２８．２８　 ０．０７９　８
六 ２２５．８４　 ０．０７４　８

４　可靠性分析

本节研究主要对机体的的寿命进行分析。以 Ｗｏｒｋｂｅｎｃｈ中的静力分析为基础，运用Ｆａｔｉｇｕｅ　ｔｏｏｌ工

具包，采用基于等效应力的ｇｏｏｄｍａｎ平均应理论来进行寿命分析［８］。寿命分析流程如图１２所示。
对于机体的寿命分析，首先要确定其工作的载荷类型。根据机体承受载荷的实际情况，其载荷介于

零载荷和最大载荷之间，判断其载荷情况与脉动循环应力相近，所以利用脉动载荷来模拟机体载荷情况。
在静力分析结果下，输入 ＨＴ２５０的Ｓ－Ｎ曲线（图１３），选择Ｆａｔｉｇｕｅ寿命选项即可计算出机体的寿命。当

其处于无限寿命区，机体的寿命满足要求。其寿命云图如图１４、图１５所示。由表２可知，三缸爆发时，其
寿命最小；由图１４可以看出，三缸爆发时，寿命最小循环次数为５．０５×１０７；由图１５可以看出，其最小寿

命点位于三缸一侧上部第二固定螺栓孔底部。
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图１２　寿命分析流程图
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图１３　ＨＴ２５０的Ｓ－Ｎ曲线

图１４　三缸爆发工况下机体的寿命 图１５　三缸爆发工况下机体最小寿命点

表２　机体寿命

爆发缸号 一 二 三 四 五 六

寿命／次数 １×１０９　 １×１０９　 ５．０５×１０７　 １×１０９　 ９．７９×１０８　 ７．７４×１０８
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５　结论

（１）通过观察机体整体位移图和等效应力图可发现，由于螺栓预紧力的作用，机体变形较大的位置主

要分布机体缸盖螺栓附近，而出现应力集中的位置主要是机体上部、下裙部、轴承盖连接螺栓及其附近隔

板区域。
（２）由计算结果能看出，在１５．５　ＭＰａ爆发压力工况下，三缸爆发时，最大应力为２２９．２２　ＭＰａ，位于第

三轴承座螺栓孔处。机体为 ＨＴ２５０铸造而成，最大应力小于２５０　ＭＰａ，所以机体的结构设计从强度上考

虑是合理的。从各工况的疲劳寿命云图可以看出最小寿命点位于固定螺栓孔底部，其最小寿命循环次数

为５．０５×１０７ 次，因此机体危险点寿命均在１０７ 以上，处于无限寿命区，符合机体的工作要求。

参　考　文　献

［１］王金虎，郑忠才．３９５型柴油机机体结构有限元分析［Ｊ］．内燃机与动力装置，２０１３，３０（１）：２９－３４．
［２］金晶，吴新跃．有限元网格划分相关问题分析研究［Ｊ］．计算机辅助工程工程，２００５，１４（２）：７５－７８．
［３］陈义东，王想连．利用ＡＮＳＹＳ　Ｗｏｒｋｂｅｎｃｈ对螺栓组件进行应力分析［Ｊ］．制造业信息化，２０１３，３：８０－８１．
［４］闫军朝．柴油机机体有限元仿真分析［Ｊ］．农业装备与车辆工程，２０１３，５１（８）：７１－７３．
［５］李欣，左正兴．某Ｖ型柴油机机体瞬态动力学分析与疲劳寿命预测［Ｊ］．内燃机工程，２０１４，３５（３）：１００－１０５．
［６］杨连生．内燃机设计［Ｍ］．北京：中国农业机械出版社，１９８１．
［７］冯国胜，杨绍普．车辆现代设计方法区［Ｍ］．北京：科学出版社，２００６．
［８］孙耀国，杜海明，周迅．基于有限元的柴油机机体疲劳寿命仿真［Ｊ］．内燃机工程，２００９，３０（４）：４８－５１．

Ｆｉｎｉｔｅ　Ｅｌｅｍｅｎｔ　Ａｎａｌｙｓｉｓ　ｏｆ　Ｖ６Ｄｉｅｓｅｌ　Ｅｎｇｉｎｅ　Ｂｏｄｙ　Ｂａｓｅｄ　ｏｎ　Ｗｏｒｋｂｅｎｃｈ

Ｑｉａｎ　Ｃｈａｏ１，　Ｆｅｎｇ　Ｇｕｏｓｈｅｎｇ１，　Ｓｈａｎｇ　Ｈａｉｋｕｎ２，　Ｄｏｎｇ　Ｃｈａｎｇｌｏｎｇ２，　Ｍａ　Ｘｉａｏｆｅｎｇ２

（１．Ｄｅｐａｒｔｍｅｎｔ　ｏｆ　Ｍｅｃｈａｎｉｃａｌ　Ｅｎｇｉｎｅｅｒｉｎｇ，Ｓｈｉｊｉａｚｈｕａｎｇ　Ｔｉｅｄａｏ　Ｕｎｉｖｅｒｓｉｔｙ，Ｓｈｉｊｉａｚｈｕａｎｇ　０５００４３，Ｃｈｉｎａ；

２．Ｈｅｂｅｉ　Ｈｕａｂｅｉ　Ｄｉｅｓｅｌ　Ｅｎｇｉｎｅ　Ｃｏ．，Ｌｔｄ．，Ｓｈｉｊｉａｚｈｕａｎｇ　０５００８１，Ｃｈｉｎａ；）

Ａｂｓｔｒａｃｔ：Ｉｎ　ｏｒｄｅｒ　ｔｏ　ｇｕａｒａｎｔｅｅ　ｔｈａｔ　ｔｈｅ　ｓｔｒｅｎｇｔｈ　ａｎｄ　ｒｅｌｉａｂｉｌｉｔｙ　ｏｆ　ｔｈｅ　Ｖ６　ｄｉｅｓｅｌ　ｅｎｇｉｎｅ　ｂｏｄｙ　ｍｅｅｔｓ
ｄｅｓｉｇｎ　ｒｅｑｕｉｒｅｍｅｎｔｓ，ｔｈｅ　ｅｎｔｉｔｙ　ｍｏｄｅｌ　ｏｆ　ｔｈｅ　ｂｏｄｙ　ｗａｓ　ｅｓｔａｂｌｉｓｈｅｄ　ｗｉｔｈ　Ｓｏｌｉｄｗｏｒｋｓ，ａｎｄ　ａ　ｓｔｒｅｎｇｔｈ　ａｎｄ
ｒｅｌｉａｂｉｌｉｔｙ　ａｎａｌｙｓｉｓ　ｕｎｄｅｒ　ｔｈｅ　ｍａｘｉｍｕｍ　ｅｘｐｌｏｓｉｏｎ　ｐｒｅｓｓｕｒｅ　ｗａｓ　ｃｏｎｄｕｃｔｅｄ　ｗｉｔｈ　ｓｔａｔｉｃ　ａｎａｌｙｓｉｓ　ｍｏｄｕｌｅ　ａｎｄ
Ｆａｔｉｇｕｅ　ｔｏｏｌ　ｏｆ　ＡＮＳＹＳ　Ｗｏｒｋｂｅｎｃｈ．Ｔｈｅ　ｒｅｓｕｌｔ　ｉｎｄｉｃａｔｅｓ　ｔｈａｔ　ｔｈｅ　ｏｒｉｇｉｎａｌ　ｓｔｒｕｃｔｕｒｅ　ｓａｔｉｓｆｉｅｓ　ｔｈｅ　ｒｅｑｕｉｒｅ－
ｍｅｎｔ　ｏｆ　ｓｔｒｅｎｇｔｈ　ａｎｄ　ｒｅｌｉａｂｉｌｉｔｙ．Ｔｈｅ　ｌａｇｅｒ　ｄｉｓｐｌａｃｅｍｅｎｔ　ｗａｓ　ｍａｉｎｌｙ　ｄｉｓｔｒｉｂｕｔｅｄ　ｎｅａｒ　ｔｈｅ　ｈｅａｄ　ｂｏｌｔｓ　ｏｆ
ｃｙｌｉｎｄｅｒ，ｗｈｉｌｅ　ｔｈｅ　ｓｔｒｅｓｓ　ｃｏｎｃｅｎｔｒａｔｉｏｎ　ｗａｓ　ｍａｉｎｌｙ　ｄｉｓｔｒｉｂｕｔｅｄ　ｏｎ　ｔｈｅ　ｔｏｐ，ｂｏｔｔｏｍ，ｃｏｎｎｅｃｔｉｎｇ　ｂｏｌｔｓ　ｏｆ
Ｂｅａｒｉｎｇ　ｃｏｖｅｒ　ａｎｄ　ｔｈｅ　ａｄｊａｃｅｎｔ　ｐａｒｔｉｔｉｏｎ　ａｒｅａ　ｏｆ　ｔｈｅ　ｂｏｄｙ．

Ｋｅｙ　ｗｏｒｄｓ：ｄｉｅｓｅｌ　ｅｎｇｉｎｅ　ｂｏｄｙ；ｓｔｒｅｎｇｔｈ；ｒｅｌｉａｂｉｌｉｔｙ


