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摘　 要:以某单缸四冲程汽油机为对象ꎬ研究其主轴承间隙对发动机振动特性的影响ꎮ 基于 ４种轴

承间隙配合的设置ꎬ通过多柔性体动力学建立计算模型ꎬ利用弹性液体动力学轴承 ＥＨＤ计算方法对

轴承的受力及其频谱进行分析ꎬ并根据发动机表面振动频谱情况得出最优的一种轴承间隙设置ꎮ 分

析结果表明:轴承间隙对发动机 ＮＶＨ性能有明显的影响ꎮ 为减小轴承对发动机的激励ꎬ应在设计范

围内选用尽量小的轴承间隙并使各间隙保持一致ꎬ同时保证其润滑的可靠性要求ꎮ
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０　 引言

由于轴承具有较好的承载性能和较小的摩擦力ꎬ在各

种机器中有着广泛的应用ꎮ 随着旋转机械的转速越来越

高ꎬ对轴承的特性以及轴承各种参数的设计也提出了更高

的要求ꎮ 轴承的低噪声、低振动设计也更加受到人们的重

视[１] ꎮ 对于轴承的润滑特性ꎬ历来都是研究轴承的重点ꎮ
近年来对于轴承的振动及声学特性ꎬ国内外也开始重视起

来并对其进行研究ꎮ 文献[２－４]对简单滑动轴承进行计

算和实验分析后指出ꎬ其轴承间隙与辐射噪声之间存在一

定的关系ꎮ 在发动机方面ꎬ国内对滑动轴承研究更多是轴

瓦磨损后间隙不正常情况下的噪声变化捕捉ꎬ用于判断轴

瓦磨损[５－９] ꎮ 对于曲轴轴承的分析主要在于油膜及压力

的计算ꎬ对于轴承间隙给发动机振动特性带来的影响研究

甚少ꎮ 本文将基于某单缸四冲程汽油机的轴承对其间隙

变化带来的振动影响进行研究ꎮ

１　 模型建立理论与方法

多体动力学可分为刚性体多体动力学和柔性体多体

动力学ꎮ 针对轴承这样的分析对象ꎬ曲轴和轴瓦以及缸体

都需要使用柔性体才能获得较高的计算精度[１０] ꎮ 通过模

态来表达柔性体上任意一点弹性的广义坐标为

ξ ＝ ｘꎬｙꎬｚꎬψꎬθꎬφꎬｑｊ{ } Ｔ (１)

式中:ｘꎬｙꎬｚ 是局部坐标系在全局坐标系中的坐标ꎻψꎬθꎬφ
为局部坐标系的欧拉角ꎻｑｊ为模态振型向量ꎮ

由拉格朗日动力学方程可知ꎬ在广义坐标系下多柔性

体动力学控制方程形式为
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式中:ξ
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分别为弹性体的广义坐标对时间的导数ꎻＭ、Ｍ


分别为质量矩阵及其对时间的一阶偏导数ꎻＫ 为广义刚度

矩阵ꎻｆｇ为广义重力ꎻＤ 为模态阻尼矩阵ꎻψ 为代数约束方

程ꎻλ为约束的拉格朗日乘子ꎻＱ 为广义质量力ꎮ
本文的多体动力学模型包括六面体单元的机体、缸盖和

曲轴ꎬ活塞及连杆用刚性体表示ꎬ计算工况为 ５ ０００ ｒ / ｍｉｎꎮ

２　 弹性液体动力学轴承
现代弹性流体动力润滑计算(ＥＨＤ)ꎬ采用连续梁法代替

简支梁法计算主轴承载荷ꎬ考虑了轴瓦和轴颈的表面粗糙

度、轴承和曲轴的弹性变形、供油特性、空穴效应等因素的

影响ꎬ是一种较为精确的主轴承润滑计算方法[１１] ꎮ
弹性液体动力学对流体具有以下假定:认为流体为牛

顿流体ꎬ在油膜中的流动为层流ꎬ并且不考虑重力场和惯

性力对其的影响ꎬ流体在油膜厚度方向压力不变ꎬ流体与
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轴瓦及曲轴表面没有相对滑移ꎮ 其普遍方程为雷诺方程

如式(３)所示ꎮ
∂
∂ｘ

ρｈ３

η 
∂ｐ
∂ｘ( ) ＋ ∂∂ｚ

ρｈ３

η 
∂ｐ
∂ｚ( ) ＝ ６(μ１＋μ２)∂(ρｈ)∂ｘ ＋

６ρｈ
∂(ν１＋ν２)
∂ｘ

＋１２ ∂(ρｈ)
∂ｔ

(３)

式中:ｈ 为流体ꎻρ 为流体密度ꎻμ１、μ２为两侧表面的周向运

动速度ꎻν１、ν２为两侧表面径向运动速度ꎻη 为流体黏度ꎮ
要求解流体润滑问题还需要以下补充方程ꎮ
膜厚方程ꎬ对于圆柱轴承ꎬ其方程为

Ｈ＝ ｃ(１＋εｃｏｓθ) (４)
式中:Ｈ 为油膜厚度ꎻｃ 为半径间隙ꎻε 为偏心率ꎮ

能量方程ꎬ其简化方程为
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式中:Ｅ 为能量ꎻｋ 为导热系数ꎮ
沃尔特(ＷＡＬＴＨＥＲ Ｃ)公式ꎬ对于矿物润滑油ꎬ其运

动黏度与温度有着以下关系:
ｌｇ(ν＋Ｃ)＝ Ａ＋ＢｌｇＴ (６)

式中:ν 为运动黏度ꎻＡ、Ｂ、Ｃ 是取决于矿物润滑油中碳氢

化合物含量的常数ꎮ

３　 轴承间隙对发动机振动的影响
对于本发动机来说ꎬ其轴承半径间隙根据加工公差及安

装情况的波动ꎬ在 ９ μｍ~２４ μｍ之间属于合理的半径间隙ꎮ
在合理的轴承间隙范围内ꎬ每一个轴承都应该有一个最佳的

轴承间隙[１２]ꎮ 为了更方便地研究轴承间隙带来的影响ꎬ选用

本单缸发动机进行研究ꎬ因为其只有两个主轴承ꎮ 本发动机

为单缸汽油发动机ꎬ缸内峰值爆发压力为 ５.０ＭＰａꎮ 模型单

元数为 ５４ ３２８ꎬ类型为六面体ꎬ缸体材料为铸铁ꎮ
该发动机具有两个主轴承ꎬ故定义靠近飞轮端主轴承

为第二主轴承(ＭＢ２)ꎬ另一个为第一主轴承(ＭＢ１)ꎮ 旋

转轴为 ｙ 轴ꎬ垂向为 ｚ 轴ꎬ水平方向为 ｘ 轴ꎮ 设置 ４种对比

工况ꎬ研究其对发动机的影响ꎬ如表 １所示ꎮ

表 １　 轴承间隙工况设置

工况 第一主轴承半径间隙 / μｍ 第二主轴承半径间隙 / μｍ

９－９ ９ ９

９－２４ ９ ２４

２４－９ ２４ ９

２４－２４ ２４ ２４

３.１　 轴承间隙对主轴承受力的影响

不同的轴承间隙对于主轴承力在峰值位置有明显不

同ꎮ 对于振动ꎬ需将受力进行快速傅里叶变换后得到其频

谱特性ꎬ该力的频谱特性作为燃烧噪声的主要传播途径经

发动机结构传递给发动机表面从而引起结构辐射噪声ꎮ
轴承受力主要有两个方向ꎬ垂直方向( ｚ 轴)和水平方向(ｘ
轴)ꎮ 由于引起发动机表面辐射噪声的振动方向为水平

方向ꎬ对于研究发动机表面振动情况ꎬ水平方向的振动更

加重要ꎮ 垂直方向只是发动机一阶往复惯性力影响更多ꎮ
故水平方向主要分析其 ３００Ｈｚ~ ３ ０００Ｈｚ 的振动情况ꎬ垂
直方向主要分析其 ０Ｈｚ~３００Ｈｚ的振动情况ꎬ通过分析从

而找出规律性的结论ꎮ

３.２　 轴承间隙对发动机水平方向振动的影响

根据表 １的工况设置对发动机进行动力学计算并得

到主轴承受力及其频谱特性结果ꎬ如图 １—图 ２所示ꎮ
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图 １　 第一主轴承水平方向受力及频谱图
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图 ２　 第二主轴承水平方向受力及频谱图

从图 １(ａ)和图 ２(ａ)中可以看到ꎬ在一个工作循环

内ꎬ４种工况中差距最明显的是 １０８°曲轴转角时的受力ꎬ

９５



机械制造 郑康ꎬ等发动机各主轴承间隙配合对其振动特性的影响

将各工况最大值整理成表 ２ 和表 ３ꎮ 可以看出对主轴承

来说轴承间隙对其受力影响较大ꎬ不同间隙会带来最多

２０％的峰值受力差距ꎮ 但是在轴承之间差异明显ꎮ 第一

主轴承受力最大的 ９－２４ 工况在第二主轴承表现反而最

好ꎮ 而 ２４－９ 工况恰好相反ꎮ 从其他工况的表现可以看

出ꎬ轴承间隙一致对不同轴承受力差距更小ꎮ

表 ２　 不同工况下第一主轴承水平方向受力在

１０８°曲轴转角时的对比

工况 受力 / Ｎ 与最小值
差值 / Ｎ

差值与最小值
的百分比 / ％

９－９ ４ ７８８ １５２ ３.３

９－２４ ５ ５６２ ９２６ ２０.０

２４－９ ４ ６３６ ０ ０.０

２４－２４ ５ １９８ ５６２ １２.１

表 ３　 不同工况下第二主轴承水平方向受力在

１０８°曲轴转角时的对比

工况 受力 / Ｎ 与最小值
差值 / Ｎ

差值与最小值
的百分比 / ％

９－９ ４ ０５５ ４３４ １１.９

９－２４ ３ ６２１ ０ ０.０

２４－９ ４ １８６ ５６５ １５.６

２４－２４ ３ ７２９ １０８ ３.０

　 　 对于振动来说ꎬ频谱图更有意义ꎮ 从图 １ ( ｂ)和
图 ２(ｂ)可以看到ꎬ轴承对缸体的激励主要集中于１ ０００ Ｈｚ
以内ꎬ峰值出现于 ４００Ｈｚ左右ꎮ 将峰值情况整理得到表 ４
和表 ５ꎮ 可以看到在做频谱分析后ꎬ峰值频率时差距表现

更大ꎬ最大值是最小值两倍以上ꎬ其依然呈现轴承间隙一

致对不同轴承振动差距更小的现象ꎮ 为了分析轴承振动

特性差异给发动机表面振动带来的影响ꎬ在发动机两个主

轴承两侧表面相对的位置上各取一个点ꎬ查看其振动情

况ꎬ如图 ３所示ꎮ

表 ４　 不同工况下第一主轴承水平方向受力在

４００Ｈｚ处对比

工况 受力 / Ｎ 与最小值
差值 / Ｎ

差值与最小值
的百分比 / ％

９－９ １４５ ０ ０.０

９－２４ ３３８ １９３ １３３.１

２４－９ １７５ ３０ ２０.７

２４－２４ ２５４ １０９ ７５.２

表 ５　 不同工况下第二主轴承水平方向受力在

４００Ｈｚ处对比

工况 受力 / Ｎ 与最小值
差值 / Ｎ

差值与最小值
的百分比 / ％

９－９ ３９４ １８９ ９２.２

９－２４ ２０５ ０ ０.０

２４－９ ４４６ ２４１ １１７.６

２４－２４ ２１３ ８ ３.９
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图 ３　 发动机第一、第二主轴承侧某点

水平方向受力频谱图

　 　 由图 ３可以看出ꎬ主轴承座的频谱特性基本决定了发

动机表面振动情况ꎮ 在峰值频率下不同轴承间隙造成发

动机表面振动幅值差异很大ꎬ最大值比最小值高出 １倍及

以上ꎬ这样的振动特点对于表面辐射噪声也有很大的影

响ꎮ 对于第一主轴承侧来说ꎬ９－２４ 工况振动情况是最差

的ꎬ不但峰值明显且其幅值高于其他工况ꎬ在更高频率上

也表现出比其他工况更高的峰值ꎮ 对第二主轴承侧来说

２４－９工况振动情况是最差的ꎮ 故在实际情况中ꎬ保持各

轴承具有一致轴承间隙对于发动机振动减小是有好处的ꎮ
发动机工作后期轴瓦偏磨或者拆卸安装后导致轴承间间

隙不一致的情况尤其要避免ꎮ 在对噪声更敏感的中高频

段ꎬ９－９工况比 ２４－２４ 工况表现更好ꎬ但是在 ５００Ｈｚ 以下

的低频段ꎬ９－９工况比 ２４－２４工况略差ꎮ 考虑到一般发动

机的零部件模态频率均处于中高频段ꎬ而对于低频段发动

机具有较好的振动衰减特性ꎬ故轴承激励在中高频段的减

小将有助于发动机 ＮＶＨ 性能ꎬ对于开发低噪声发动机大

有裨益ꎮ

３.３　 轴承间隙对发动机垂直方向振动的影响

根据表 １的工况设置对发动机进行动力学计算并得

到主轴承受力及其频谱特性结果ꎬ如图 ４和图 ５所示ꎮ
由图 ４和图 ５可以看出轴承间隙的变化对轴承垂向

的力影响不大ꎬ峰值位置差异不明显ꎮ 频谱图也显示了同

样的情况ꎬ但是还是可以看出 ９－２４ 和 ２４－９ 工况分别属

于第一和第二主轴承垂向受力峰值的最大工况ꎬ也说明了

水平方向轴承间隙一致有利于发动机 ＮＶＨ性能的结论在

垂直方向也同样适用ꎮ
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机械制造 郑康ꎬ等发动机各主轴承间隙配合对其振动特性的影响
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图 ４　 第一主轴承垂直方向受力及其频谱图
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图 ５　 第二主轴承垂直方向受力及其频谱图

４　 结语

通过对比不同的主轴承间隙ꎬ分析其对发动机的主轴

承受力及振动影响ꎬ并简单校核其对润滑情况的影响ꎬ可
以得到以下结论:

１)不同轴承间隙搭配对主轴承受力及频谱分布有较

大的差异ꎬ以至于影响缸体表面振动速度的频谱分布ꎬ在
提高发动机 ＮＶＨ性能手段日渐成熟的今天ꎬ应当重视轴

承间隙带来的影响ꎻ
２)对该发动机来说ꎬ各轴承间隙大小保持一致对发

动机 ＮＶＨ性能更好ꎻ
３)轴承间隙对发动机水平方向比垂直方向的影响

更大ꎻ
４)在设计范围内ꎬ尽量保持其较小的轴承间隙ꎬ使其

具有最小轴承激励ꎬ从而使发动机具有较好的 ＮＶＨ性能ꎮ
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