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摘  要：建立了内燃机主轴承弹性流体动力润滑计算的数学模型和有限元模型．依此模型，对某四缸柴油机的 5 个主

轴承进行了计算，分别算出其在一个工作周期内的油膜压力、油膜厚度、摩擦功耗和轴心轨迹．通过对计算结果的分析

表明，第 3号主轴承所受到的载荷最小，平均油膜厚度最小，平均油膜压力和摩擦功耗最大．第 3号主轴承的润滑状况

不佳，应对其进行摩擦学优化设计． 
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Elastohydrodynamic Lubrication Calculation and Analysis of 

 Main Journal Bearings in IC Engines 

 WANG Gang-zhi1,2  
（1. College of Science，Tianjin University of Science & Technology，Tianjin 300457, China； 

2. State Key Laboratory of Engines，Tianjin University，Tianjin 300072, China） 

Abstract：The mathematical and finite element models were established to deal with elastohydrodynamic lubrication calcu-

lation of main journal bearings of internal combustion engine. Lubrication performances of the five main bearings of a four-

cylinder diesel engine were calculated separately to work out its film pressure，film thickness，friction loss power and orbital 

path in a working cycle. It is found that the load and the average minimum film thickness of No.3 main bearing are the mini-

mum，while the average power consumption and the greatest film pressure are the maximum according to the calculated re-

sults.No.3 main bearing should be carried out tribology optimal design because of its bad lubrication performance. 

Keywords：main journal bearings of ICE；elastohydrodynamic lubrication；calculation analysis 
 
内燃机主轴承对曲轴起支撑和润滑作用，是内燃

机的主要摩擦副，其工作状况对整机的稳定性和经济

性起至关重要的作用．现代内燃机性能不断强化，要

求不断提高升功率，减小比功率质量，减小振动和噪

声，降低摩擦损失，降低废气的排放等[1]．内燃机性

能强化的结果使得气缸爆发压力不断提高，活塞运动

速度越来越快，曲轴轴承，特别是主轴承要承受更大

的冲击性载荷，这对主轴承的设计提出了更高的要

求：减小轴承尺寸，使用低黏度润滑油；轴承能承受

更高的载荷，能在更薄的油膜下稳定工作． 

对内燃机主轴承进行流体动力润滑分析时，传统

上采用简化分析模型，即认为轴承和轴颈均为刚性

体，表面光滑，润滑油各处温度相等，黏度均匀等[2]． 

随着润滑理论的发展和计算技术的进步，现代内燃机

主轴承润滑设计中逐步将原来忽略的影响因素考虑

进来，如采用连续梁法代替简支梁法计算主轴承载

荷，将供油特性、表面形貌特性、热效应和弹性变形

效应等影响因素逐步纳入主轴承的润滑设计．1963

年 Dowson 和 Hudson[3] 提 出 了 热 流 体 动 力 润 滑

（THD）算法，这以后又相继出现了弹性流体动力润

滑（EHD）和热弹性流体动力润滑（TEHD）分析

方法．目前，对于载荷恒定的稳态 EHD 理论已较成
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熟，而对载荷的大小和方向都交替变化的内燃机主轴

承来说，瞬态 EHD 理论和方法还有待完善． 

本文的瞬态 EHD 计算方法计入了润滑表面的粗

糙度，计入了轴瓦、轴承座和轴颈的弹性变形，以及

空穴效应对润滑油膜的影响，是一种较为精确的内燃

机主轴承润滑计算方法． 

1 数学模型的建立和求解 

1.1 油膜厚度的表示 

在轻载和稳态情况下，轴颈、轴瓦和轴承座的弹

性 变 形 不 大 ，由 弹 性 位 移 导 致 的 油 膜 厚 度 增 量

minh hδ << （ minh 为刚性假定下的最小油膜厚度），

此时，由刚性假设带来的误差不大．但在极重载和载

荷频繁变动时，油膜厚度应改成下列形式[4]： 

 min( ) ( ) ( ) ( ) ( )h h h h hθ θ θ δ θ σ θ= + Δ + +   （1） 

其中： hΔ 是刚性假设下表面各点油膜厚度与 minh 之

差，仅与几何因素有关； hσ 是由于表面粗糙度引起

的膜厚； hδ 则是弹性位移函数． 

1.2 含机油填充率的扩展 Reynolds 方程 

在 Reynolds 方程中引入机油填充率因子 γ ，可

将动载径向滑动轴承 Reynolds 方程变为 
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对于主轴承来说，轴颈旋转，轴瓦静止不动，则

式（2）中的 1 20,V V V= = ，方程式（2）变为 
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对方程（3）的求解采用有限差分法，求解时的

边界条件如下： 

（1）轴向边界条件 

   a ( )
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在油膜终止边 
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（3）供油区域 
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（4）空穴边界条件 
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边界条件中，l 为油槽宽度，B 为轴承宽度；γ 为

机油的填充率； cp 为空穴压力， inp 为供油压力， ap

为环境压力． 

1.3 弹性位移方程 

弹性变形可能造成径向间隙减小 20%[5]．因此轴

瓦和轴承座的弹性变形因素必须纳入流体润滑的计

算中．采用三维有限元模型，同时考虑轴承座与轴瓦

的弹性变形．其中，轴承座采用 4 节点四面体单元，

轴瓦采用 8节点六面体单元，轴瓦与轴承座的连接处

共节点．三维弹性体弹性力学平衡方程为 
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在建立轴瓦及轴承座的有限元模型时，约束轴承

座机体部分表面节点的六个方向自由度，保证轴承座

的固定；同时，因轴瓦内表面受油膜压力的作用，即

有限元模型中减摩合金层内表面层受连续分布的油

膜压力作用，将连续分布的油膜压力载荷转化为该表

面节点上的等效载荷，亦即形成有限元分析的外载． 

在每个单元中可以根据最小位能原理建立节点

位移变形和节点载荷之间的关系，即可建立弹性位移

方程 

  { } = [ ] [ ][ ]d { }q qD D
τ

Ω
Ω ⋅∫F E δ          （5） 

其中：F 为节点外力合力向量；δ 为节点位移列阵；E

为单元材料属性矩阵；D 为可转化为节点的形函数，

与上述方程联立即可求出各节点的弹性位移． 

1.4 粗糙接触方程 

  润滑表面粗糙度近似为高斯分布，在考虑摩擦接

触时通过高斯积分得到接触压力与表面粗糙度因素

的关系方程式[6] 

   *
a 5

s2

( ) (4 )
h

p h kE F
σ

= −                （6） 

式中：k 为弹性接触因子； sσ 为综合表面粗糙度； *E
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为综合弹性模量， *E 可写成 

   *
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                （7） 

式中： 1E 和 2E 分别为轴承和轴颈材料的弹性模量；

1v 和 2v 分别为轴承和轴颈材料的泊松比．设 jσ 为轴

颈表面粗糙度， bσ 为轴瓦表面粗糙度， sσ 可写成 

   2 2
s j bσ σ σ= +                     （8） 
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F 在粗糙接触区和全润滑区的取值不

同： 
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1.5 载荷平衡方程 

将轴颈受到的力沿 y 方向和 z方向进行分解，不

计油膜的惯性力，轴颈中心的运动方程可表示为 
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式中：R 为轴颈半径； ,�� ��ye e
z
分别为 y 和 z 方向的角加

速度； jm 为轴颈质量； ,y zF F 分别为 y 方向和 z 方向

的载荷分量．将油膜压力 p沿油膜承载区 A 进行积

分，分别得到 y 向和 z 向的油膜反力 pyF 和 pF
z
． 
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积分遍历整个油膜承载区． 

1.6 数学模型的求解 

弹性流体动力润滑计算的总目标是要求解一个

载荷周期内的油膜压力、油膜厚度、摩擦功耗和轴心

轨迹，而要确定每一瞬时轴心的位置时，需要联立求

解 Reynolds 方程、弹性位移方程以及载荷平衡方程

等[7]．求解时，Reynolds 方程采用有限差分法求解，

差分网格由轴瓦内表面的矩形单元确定，依此网格对

Reynolds 方程进行迭代求解油膜压力．弹性位移方

程采用有限元法离散求解． 

求解步骤见图 1． 
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 （13） 

如果式（13）成立，则停止迭代，输出结果，否

则修改迭代初值，继续迭代，即 
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   （14） 

 

图 1 弹性流体动力润滑计算流程图 

Fig. 1 Scheme of elastohydrodynamic lubrication  

calculation 

2 弹性流体动力润滑计算实例 

以某四缸柴油机为模型，按照上述滑动轴承的流

体动力润滑理论计算方法，对其各档主轴承进行了综

合的弹性流体动力润滑计算和分析． 

该机为四缸柴油机，主要性能参数见表 1．该机

曲轴为全支撑形式，共有 5 个主轴承．靠近自由端一

侧为第 1 号主轴承，其余类推．1 号和 5 号轴承宽度

相同，2号、3号和 4号轴承宽度相同． 

表 1 模型机主要性能参数 

Tab. 1 Main parameters of the model engine 

型式 四缸、立式、直列、水冷 

缸径×行程 100 mm×115 mm 

进气方式 进气中冷，涡轮增压 

标定功率（转速） 80 kW（3 200 r/min） 

点火顺序 1-3-4-2  

润滑方式 压力、飞溅润滑  

主轴承宽径比 35（1，5 号）或 30（2，3，4 号）/80 
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  按照轴瓦和轴承座材料参数建立三维有限元模

型．轴承座采用 4 节点四面体单元，轴瓦采用 8 节点

六面体单元，且在轴向上定义 5 个节点，周向上定义

24个节点，为连接与分析用． 

  建立三维有限元模型后，将轴瓦内表面节点定义

为主自由度节点，在有限元分析求解器中进行压

缩．将整个有限元模型的所有节点自由度压缩至主

自由度节点上，并定义其具有 Y、Z（X 向为轴向）两

个方向的自由度，即定义了在此两方向上能产生弹性

变形．与此同时，将这些主自由度节点与同样方法得

到的主轴颈的 5 个轴向主自由度节点建立点对面连

接关系，如图 2 所示．主自由度节点既充当了连接

点，又充当了分析点，简化了求解过程．图 3 为轴瓦

及油槽位置坐标图． 

 

图 2 轴瓦与轴颈有限元节点连接图 

Fig. 2 Scheme of finite element node joining of 

 bush and pin 

 

图 3 轴瓦及油槽位置坐标 

Fig. 3 Coordinates of bush and oil groove 

计算时所用基本参数见表 2，其中润滑油为常用

的 15W/40CD 级柴油机油，其黏度与温度的关系可

用 Vogel 模型表示为[8] 

  
1510.7

5 112.992.999 10 Teη
⎛ ⎞
⎜ ⎟− −⎝ ⎠= ×              （15） 

式中：润滑油动力黏度η的单位为 Pa·s，温度 T 的

单位为 K．取平均有效温度 373 KT = ，所对应的有

效黏度 0.010 Pa sη = ⋅ ． 

  实验测得在标定工况时，发动机的气缸爆发压力

（pq）如图 4 所示．各档主轴承所受的 y 和 z方向载

荷数据由连续梁轴承载荷计算法算出，供进行弹性流

体动力润滑计算时使用．按照上例算法，计算了模型

机 1，2，3，4 和 5 号主轴承一个周期内的最大油膜压

力（pmax），最小油膜厚度（hmin）、摩擦功耗（fp）

和轴心轨迹（L），并将各档主轴承进行比较，分别

列于图 5、图 6、图 7 和图 8． 

表 2 计算所设基本参数 

Tab. 2 Main parameters for calculation 

主轴承相对间隙 1.0‰ 

润滑油 15W/40CD  

油槽区域 
上瓦开设油槽，范围 

270°~90°，宽 4 mm 

综合表面粗糙度 1.2 μm 

进油压力 0.5 MPa 

空穴压力 0.005 MPa 

 

 

图 4 气缸爆发压力 

Fig. 4 Pressure of gas combustion in cylinder 

 
通过比较分析发现，2 号和 4 号主轴承的油膜压

力在一个工作周期内两次出现峰值，即出现双峰油

膜压力分布现象，这同它们所受到的载荷有关，载荷

最大位置处，油膜压力最大．在各档主轴承中，第 3

号主轴承所受到的载荷最小，但其平均油膜压力却

是最大的． 

弹性流体动力润滑方法计算出的油膜厚度较简

化假设计算出的油膜厚度大，而且弹性变形量越大，

油膜厚度越大．第 3 号主轴承的最小油膜厚度和平

均油膜厚度值最小，其轴心轨迹多处出现急速的向

心和离心运动，此处容易发生空穴效应，对轴瓦造成

损伤． 

第 3号主轴承的摩擦功耗在 163,℃A 和 523,℃A

曲轴转角附近先后出现两个峰值，在一个周期内的

平均摩擦功耗为 632,W，是 5 个主轴承中最大的，说

明第 3号主轴承的热损耗较大，经济性差． 

综上所述，在模型机的 5 个主轴承中，第 3 号主
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轴承的平均油膜压力最大，平均油膜厚度最小，平均

摩擦功耗最大，润滑状况最差． 

 

图 5 最大油膜压力的比较 

Fig. 5 Comparation of the maximum oil film pressures 

 

 

图 6 最小油膜厚度的比较 

Fig. 6 Comparation of the maximum oil film thicknesses 

 

 

图 7 摩擦功耗的比较 

Fig. 7 Comparation of friction loss powers   

  

图 8 轴心轨迹的比较 

Fig. 8 Comparation of orbital paths 

3 结 语 

建立了内燃机主轴承弹性流体动力润滑计算的 

数学模型和有限元模型，依此模型，对某四缸柴油机

的 5个主轴承进行了计算，分别算出其在一个工作周

期内的油膜压力、油膜厚度、摩擦功耗和轴心轨迹，

通过对计算结果的分析比较，得出以下结论： 

（1）2 号和 4 号主轴承在一个工作周期内出现

双峰油膜压力分布现象，载荷最大位置处，油膜压力

最大．在各档主轴承中，第 3 号主轴承所受到的载荷

最小，但其平均油膜压力却是最大的． 

（2）与简化假设相比，弹性流体动力润滑方法

计算出的最小油膜厚度较大，油膜压力较小．第 3 号

主轴承的最小油膜厚度和平均油膜厚度值最小，其轴

心轨迹多处出现急速的向心和离心运动，此处容易发

生空穴效应，对轴瓦造成损伤． 

（3）第 3 号主轴承的摩擦功耗在一个周期内的

平均值最大，说明第 3 号主轴承的热损耗较大，经济

性差． 

（4）在 5 个主轴承中，第 3 号主轴承润滑状况

最差，其工作的安全性和经济性都不理想，应对其进

行摩擦学优化设计． 
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