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　　摘要：曲柄连杆活塞机构是发动机的重要组成部分，在运动中会受到周期性的激振力作用，
直接影响着系统工作的平顺性和零部件的寿命。针对某直列６缸柴油机使用虚拟样机仿真软
件ＡＤＡＭＳ搭建了曲轴缸体系统的刚柔耦合多体动力学仿真平台，通过对活塞的位移、速度和
加速度的运动规律进行模拟，以及对气缸体所受侧向冲击力和曲轴载荷及主轴颈最小油膜厚度
等特性进行仿真，得到了较为可靠的运动学和力学数据。结果表明，软件模拟仿真结果与柴油
机实际情况基本一致，为曲轴缸体系统进一步优化设计和提高整体性能提供了理论依据。
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０　引言

多体动力学仿真技术作为一种能够较为精确地模拟出发动机的振动、载荷情况的方法，已经在国内
外得到广泛应用［１－３］。在发动机实际工作过程中，曲轴会受到气缸内气体压力、连杆组惯性力和摩擦力等
综合作用，受力情况复杂。文献［４］中使用有限元方法计算出了气缸体的模态特性，文献［５］中通过多体
动力学仿真得到了柔性曲轴的疲劳可靠性结果。本文通过ＡＮＳＹＳ软件将某型柴油机曲轴转化成柔性体
然后导入到ＡＤＡＭＳ中进行多体动力学分析，并对活塞运动和缸体曲轴载荷及油膜厚度进行模拟分析计
算，得到了各部分零部件的时程载荷数据。相比于传统的设计方法，动态仿真技术可以在设计早期计算
出关键参数，从而缩短了开发周期，节约设计成本和时间，对内燃机的设计优化有着重要意义。

１　柔性体动力学方程建立与示功图

１．１　动力学微分方程描述
应用拉格朗日微分方程对系统进行多体动力学仿真，选用惯性系中的笛卡尔坐标系对系统中的刚体

结构建立广义坐标如下

ξ＝ ｛ｘ　ｙ　ｚ　ψ　θ　φ｝
Ｔ （１）

　　柔性体的动力学微分方程建立在广义坐标基础之上，且能够描述系统的柔性体的非线性位移和微小
的弹性形变，其变形可近似用离散的自由度位移ｕ表示，在小弹性范围内，位移ｕ可表示为模态向量和模
态坐标的线性组合，则位移ｕ可分别表示为

ｕ＝·ｑ （２）
式中，为线性自由度对应的模态矩阵；ｑｉ（ｉ＝１，…，ｍ）是柔性体的广义模态坐标，ｍ为模态数。则柔性体
广义坐标公式

ξ＝ ｛ｘ　ｙ　ｚ　ψ　θ　φ　ｑｉ（ｉ＝１，…，ｍ）｝
Ｔ （３）

　　柔性体的运动方程式建立在广义坐标基础之上，则基于广义坐标推导的拉格朗日微分方程［１］为
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式中，Ｍ 是自由体的质量矩阵；Ｍ 自由体质量矩阵对时间的一阶导数；ξ是柔性体的广义坐标；ξ，̈ξ分别是

ξ对时间的一阶和二阶导数；Ｍ／ξ是质量矩阵对广义坐标的偏导数；Ｋ为广义刚度矩阵；ｆｇ 是广义重
力；Ｄ为模态阻尼矩阵；ψ为代数约束方程；λ为约束的拉格朗日乘子；Ｆ为广义激振力。

１．２　主轴承高压油膜微分方程
主轴承通常采用动力润滑方式，轴承油膜起到润滑和支撑曲轴压力的作用，并且随着曲轴的旋转，油

膜的动力学表现为非线性关系，直接影响曲轴的振动特性。通过弹性动力学润滑理论（ＥＨＤ）分析油膜的
动力学特性，建立轴承固定坐标系，对质量保护空化模型应用雷诺平均方程求解出油膜压力方程［２］
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式中，ｘ 和ｚ 为ｘ和ｚ方向压力流量因子；ｓ剪切流量因子；θ是填充率；ｐ是油膜压力；η是润滑油粘度；

ｈ油膜厚度；ｈＴ 是平均油膜厚度；μ１ 和μ２ 是轴颈和轴承表面的圆周速度；σｓ 综合表面粗糙度；σ１ 和σ２ 分
别为轴颈与轴瓦表面粗糙度；ｔ为时间；ｘ和ｚ分别为轴颈径向和轴向坐标。方程应用扩展雷诺方程的边
界条件［３］。

１．３　第一缸压力示功图
由于动力学仿真中各结构受力随气缸内压力的变化而变化，于是给出了第一缸气体压力的示功图如

图１所示，其它各缸压力与第一缸相同。已知此直列６缸柴油机的点火顺序为１→５→３→６→２→４，在发
动机转速为１　６００　ｒ／ｍｉｎ时，气体的最大爆发压力为１２．７６　ＭＰａ，最大爆发压力的相位差为１２０°。由示功
图可知，第一缸的最大爆发压力出现在曲轴转角为３６５°时，则由相位差可以计算出当曲轴转角为１２７°时
第二缸达到最大爆发压力。

２　曲轴系多体动力学建模

２．１　曲轴有限元模型建立
由于发动机结构中活塞组和连杆组是传递力与力矩的主要结构，不考虑其形变而将其视为刚体。而

曲轴由于结构复杂并且在运动过程中承受着连杆组的压力、转矩和主轴承高压油膜约束，使其运动形态
复杂多变，对整体的动力学特性有着重要影响，运动过程中的弹性形变必须加以考虑。因此，将曲轴结构
建立为柔性体模型。
本设计用ＡＮＳＹＳ建立了曲轴结构的有限元模型，对此结构划分网格后进行模态分析，生成了包含材

料、节点等模态信息的中性文件。曲轴有限元模型如图２所示，曲轴模型模态分析后得到了前６阶模态固
有频率如表１所示。

图１　气体压力示功图 图２　曲轴有限元模型

２．２　ＡＤＡＭＳ动力学建模
将曲轴多刚体系统导入到ＡＤＡＭＳ中并对各零部件之间添加约束关系和接触力，同时将生成的＊．

ｍｎｆ中性文件导入到ＡＤＡＭＳ中替换刚性曲轴，从而得到曲轴缸体系统的刚柔耦合模型。将实验测得的
气缸内气体压力数据保存为＊．ｔｘｔ文件，在ＡＤＡＭＳ中利用ｓｐｌｉｎｅ函数将气缸压力数据导入，对活塞添
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加单向力ｓｆｏｒｃｅ，通过 Ｍａｔｈ　Ｆｕｎｃｔｉｏｎ将力函数修改 ＡＫＩＳＰＬ（ＴＩＭＥ，０，ＳＰＬＩＮＥ＿１，Ｏ）完成添加气缸压
力函数的过程。通过 Ｍｏｔｉｏｎ函数将曲轴转速设为９　６００　ｄ＊ｔｉｍｅ即１　６００　ｒ／ｍｉｎ后进行仿真。最终建立
的刚柔耦合模型如图３所示。

图３　曲轴缸体系统仿真模型

表１　曲轴各阶固有频率

阶次ｎ 固有频率／Ｈｚ
１　 ３５８
２　 ４２６
３　 ５９１
４　 ７４５
５　 ９１７
６　 １　２６８

３　运动学与动力学仿真分析

３．１　活塞运动学与动力学分析
通过对活塞的运动进行仿真，可以观察到活塞的位移和速度曲线呈正弦周期性变化，加速度曲线呈

周期性变化。如图４所示，当曲轴转速为１　６００　ｒ／ｍｉｎ时，活塞最大速度为９．８５　ｍ／ｓ，平均速度为４．２７
ｍ／ｓ，最大速度与平均速度之比为２．３１，与理论值基本相符。活塞运动的加速度与所受合力相关，活塞运
动到上止点时加速度最大为１　２５０　ｍ／ｓ２，运动到下止点时加速度为－７５４　ｍ／ｓ２。

图４　活塞运动的位移、速度和加速度

为了分析气缸加速度变化产生的振动响应与冲击以及进一步优化车辆的悬置结构参数，对活塞加速
度进行ＦＦＴ变换，将时域信号转化为频域信号，可以得到加速度信号在不同频率下的频谱特性，如图５、
图６所示。分析其频谱特性可知气缸加速度的主要频率成分为发动机转速频率的３、６、８谐次，原因有可
能为基础轴承产生松动所导致。其中最大峰值出现在转速频率的６谐次且为单峰值，初步可以推测为转
子不平衡引发振动的可能性较大［４］。加速度的波动可能会引起气缸体的噪音和振动，可以通过对结构体
进行优化设计从而改进结构的频响特性，减小振动和噪声。

图５　活塞加速度ＦＦＴ曲线
图６　活塞加速度ＦＦＴ　３Ｄ曲线
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图７　活塞对缸体的侧压力

　　活塞对气缸的侧压力是由于连杆中心线对活塞
处于倾斜时产生的侧向推力，侧压力大小是引起气
缸磨损的主要因素。此外由于活塞和缸体之间存在
间隙，使得活塞上下往复运动的同时也伴随着从一
侧运动到另一侧的横向移动，从而引起了缸体的振
动冲击，对发动机运动平稳性有重要影响。图７为
活塞在一个工作循环内侧推力曲线。分析图像可
知，活塞进气与压缩过程侧压力较为平稳，当压缩气
体到达上止点后，气缸内气体被点燃爆发，活塞侧推
力迅速到达最大值约为１２．７　ｋＮ，随着曲轴继续旋
转侧压力逐渐减小并趋于平稳。

３．２　曲柄销动力学分析
通过对模型进行动力学仿真，得出曲柄销所受径向力、切向力以及合力如图８所示。由图８可知，曲

柄销载荷主要为径向力产生，径向力最大值出现在曲轴转角为３６５°左右，约为１６０．９　ｋＮ。随着曲轴继续
旋转，切向力继续变大，最大值出现曲轴转角为３９５°左右，最大值约为７４．４　ｋＮ。曲柄销所受合力最大值
出现在活塞到达上止点后气体被点燃时，载荷最大值约为１７４　ｋＮ，此时曲柄销受到连杆巨大推力开始做
功，曲柄销与连杆接触点即为最大应力点，最大应力点附近应避开油孔和油槽的布置，以免发生疲劳断裂
影响其使用寿命［５］。

图８　曲柄销受力曲线

３．３　主轴颈动力学分析
主轴颈上的作用力主要是由气缸内气体压力和连杆组惯性力传递过来产生的，主轴颈上压力的大小

直接影响整个曲轴的疲劳特性和寿命，并对润滑油槽的和进油口的位置布置起决定性作用［６］。由于此发
动机为直列６缸左右对称排布形式，通过系统仿真可知，第２至第６主轴颈受力情况类似，在一个工作循
环内会出现两个峰值；第７主轴颈受力情况与第１主轴颈相似，仅有一个峰值。因此仅对第１、２主轴颈进
行分析研究。在一个工作循环内第１、２主轴颈受力随曲轴转角变化曲线如图９、图１０所示。

图９　第１主轴颈受力曲线 图１０　第２主轴颈受力曲线

　　第１主轴颈曲线峰值出现在曲轴转角约为３６５°，最大值约为７３　ｋＮ，第２主轴颈曲线两个峰值分别出
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现在曲轴转角为１２５°和３６５°左右，其值分别为７１．２　ｋＮ和７９．６　ｋＮ。通过对比二者发现，在曲轴转角为

３６５°左右即第１缸气体爆发时，第１、２主轴颈同时出现峰值，此最大值为第１缸气体爆发所产生。在曲轴
转角为３６５°左右时第２主轴颈受力明显高于第１主轴颈受力，但第２主轴颈在曲轴转角为１２５°时多出一
个峰值，这是由于各缸爆发时的相位差和曲柄销受力的相互作用所引起的。且第１主轴颈受力主要源于
第１缸气体压力的作用，而第２主轴颈同时承受左右相邻两缸气体压力的同时作用，因此第２主轴颈在相
位角相差２４０°的位置出现两个峰值。此外由于曲轴为柔性体，使得第２主轴颈更容易受到其它缸的冲击
力，力之间的相互叠加使得在相同转角时，第２主轴颈受力明显高于第１主轴颈。此外，分析两图可得，第

１主轴颈在曲轴转角在３１０°～４１０°之间，第２主轴颈转角在９０°～１８０°与３１０°～４１０°之间受力较大，应避免
在此处附近布置油孔和油槽。

３．４　主轴承高压油膜仿真分析
模型中选取润滑油的粘温特性符合Ｖｏｇｅｌ模型［７］

η（Ｔ）＝Ａ·ｅ
（Ｂ／（Ｔ＋Ｃ）） （６）

式中，η为特性粘度；Ｔ 为热力学温度；由于选取的机油型号为ＳＡＥ１０　Ｗ－４０，则Ａ＝０．１４４　Ｐａ·ｓ，Ｂ＝
１　３０６．５　Ｋ，Ｃ＝３９３．９　Ｋ。
根据ＡＤＡＭＳ中雷诺微分方程解的数据库，自定义子数据库。通过迭代后轴心偏心率和主轴承载荷

对数据库中的数据进行插值计算，得出下一个迭代条件，重复差值计算过程直至收敛，进而得出主轴承最
小油膜厚度解。通过对主轴承润滑油膜动力学仿真，得到了第１和第２主轴承润滑油膜最小厚度随曲轴
转角变化曲线，如图１１、图１２所示。分析结果可知油膜最小厚度均出现在曲轴转角为３６０°左右即气缸发
火时刻，其值分别为１４．５μｍ和９μｍ。且与主轴承载荷的峰值对应。由于第２主轴颈轴承处安装了止推
片，使得其振动作用更加剧烈，且承受载荷增加，从而使得其最小油膜厚度明显小于第１主轴颈的油膜厚
度。在设计时可以略微增大第２主轴颈宽度，提升其承受载荷的能力。

图１１　第１主轴承油膜厚度 图１２　第２主轴承油膜厚度

４　结论
（１）基于多体动力学理论之上建立了曲轴缸体系统的刚柔耦合模型，通过对气缸体、曲柄销和主轴颈

等结构的运动学和动力学仿真分析，可较为精确地模拟其运动和受力情况，为其特性分析提供了可靠地
参考数据。

（２）仿真结果中气缸体位移、速度和加速度与实际情况相符，对气缸体的侧向冲击力和加速度频谱分
析为减少发动机的振动冲击和故障诊断提供了重要依据。

（３）仿真结果得出了曲柄销和曲轴主轴颈的最大载荷位置以及其动态载荷变化，为合理布置润滑油
口和油槽的位置提供了参考依据。

（４）通过仿真对比各轴承处油膜最小厚度的变化过程，得出了油膜厚度随载荷变化的关系，对轴承润
滑状况的优化和各轴颈宽度的优化具有较为深远的意义。
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