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摘要：根据动载滑动轴承热流体动力润滑理论，结合热变形矩阵法，提出一种考虑热变形因素影响时的内燃机主

轴承热流体动力润滑分析方法，阐述该方法的基本理论和控制方程，探讨热变形因素对主轴承工作时的轴心轨迹、

润滑油流量、最大油膜压力和最小油膜厚度等状态参量的影响情况。结合一主轴承实例进行数值仿真分析，仿真

分析结果发现，计入热变形影响因素后，同未考虑热变形影响时分析得到的结果相比，轴心运动轨迹发生了很大

变化，平均润滑油流量和一个载荷周期内的最大油膜压力均明显增加，一个载荷周期内的最小油膜厚度明显减小，

润滑油平均温升则稍有减小。内燃机主轴承在工作时受各种热源因素的影响会产生热变形，在主轴承设计以及内

燃机润滑系统供油量设计过程中考虑这种变形因素的影响是很有必要的。   
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0  前言* 

轴承是内燃机润滑系统的关键部件，其良好的

润滑性能是实现内燃机可靠工作的重要保证，变形

因素对轴承润滑性能的影响一直都是研究人员重点

关心的研究内容之一。对于稳载轴承，SUN 等[1]通

过理论分析发现，轴变形产生的轴颈倾斜对滑动轴

承工作时的油膜压力分布和最大油膜压力、油膜

厚度分布和最小油膜厚度都有明显的影响；段芳

莉等[2]也就弹性变形对径向滑动轴承弹流润滑性能

的影响进行了研究；文献[3-4]的研究表明，热因素

不仅对轴承工作时润滑油的粘度、密度等特性产生

影响，还以热变形的方式影响着轴承的润滑性能。

内燃机轴承是在非稳定载荷工况下工作的，表面粗

糙度等因素对内燃机轴承的润滑性能都有很大影 
响[5]；OKAMOTO 等[6]在考虑了弹性变形因素的影

响时，分析了内燃机连杆轴承的材料属性和尺寸大

小对轴承工作性能的影响情况；考虑热因素的影响

后，对动载轴承润滑性能的分析将更加复杂[7-8]；文

献[9-10]通过对内燃机连杆轴承的研究发现，计入热

变形影响因素后，分析得到的轴承轴心运动轨迹、

润滑油流量、油膜厚度等均比未考虑热变形影响时

发生了明显变化。 
内燃机主轴承的轴承座同机体连在一起，其结
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构十分复杂，同连杆轴承相比，将热变形因素纳入

到热流体动力润滑分析中存在的困难更大，目前尚

未见到有关文献报道。本文以某内燃机一主轴承为

例，阐述了一种计入热变形影响时的内燃机主轴承

热流体动力润滑分析方法，并进行数值仿真计算。

通过对考虑和不考虑热变形因素影响时得到的分析

结果进行比较研究，探讨了热变形对内燃机主轴承

热流体动力润滑性能的影响，为内燃机轴承的设计

提供一些参考依据。 

1  基本理论与控制方程 

1.1  雷诺方程 
内燃机主轴承的润滑介质在动载滑动轴承间隙

空间中的流动状况可用雷诺方程式(1)描述[11] 

 
3 3d p d p

x x z zμ μ
⎛ ⎞ ⎛ ⎞∂ ∂ ∂ ∂

+ =⎜ ⎟ ⎜ ⎟∂ ∂ ∂ ∂⎝ ⎠ ⎝ ⎠
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∂ ∂
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式中  b j( )(1 cos ) (1 cos )d R R Cε ϕ ε ϕ= − + = +  

vb —— 轴承运动线速度 
vb =0  
vj —— 轴颈运动线速度 
Rb —— 轴承半径 
Rj —— 轴颈半径 
p —— 压力 
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t —— 时间 
x —— 坐标变量 
z —— 坐标变量 
μ  —— 润滑油动力粘度 
ε —— 偏心率 
C —— 半径间隙 

考虑热变形量对轴承间隙的影响，应对油膜厚

度方程式进行修正 
 (1 cos )d C ε ϕ δ= + +  (2) 
式中  δ —— 热变形对油膜厚度的影响大小 

动载滑动轴承如图 1 所示。图 1 中，Ob、Oj 分

别表示轴承与轴颈的轴心位置，ωb、ωj分别表示轴

承与轴颈围绕各自轴心的旋转角速度；v 表示轴颈

中心相对于轴承中心的运动线速度，θ 表示该速度

的方向与轴、轴承中心连线方向间的夹角；Fd 表示

外加载荷，γ 表示载荷与垂线方向间的夹角； F  
为油膜的量纲一承载力， pF 、 vF 分别为该承载力在

轴、轴承中心连线方向的水平分量和垂直分量，α
为承载力作用方向与轴、轴承中心连线方向间的夹

角；β 表示轴、轴承中心连线方向与垂线方向间的

夹角；d 表示油膜厚度，ϕ为油膜厚度方向与轴、轴

承中心连线方向间的夹角；O 表示油膜沿周向展开

时的新坐标原点。 

 

图 1  动载滑动轴承示意图 

引入量纲一变量，将方程式(1)转化为量纲一形

式，采用有限差分法求解即可得到油膜压力分布状

况，求解压力分布时采用的边界条件为 
( ,0) ( ,1) 0p pϕ ϕ= =  

1( , ) 0p zϕ =  

2
2

( , )( , ) 0p zp z ϕ
ϕ

ϕ
∂

= =
∂

 

式中  z  ——量纲一坐标变量 

/z z b=  
p  ——量纲一油膜压力变量 

s/p p p=  
b ——轴承宽度 

sp  ——供油压力 
ϕ1 ——油膜起始角 
ϕ2 ——油膜终止角 

1.2  油膜承载力与最大油膜压力 
油膜的量纲一承载力 F 在偏位线上的平行分

量 pF 与垂直分量 vF (图 1)分别为  

 2

1
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cos  d d F p z

ϕ

ϕ
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v  0  
sin  d  d F p z

ϕ

ϕ
ϕ ϕ= ∫ ∫  (4) 

油膜量纲一承载力 F 与作用角α分别为 

 ( )1 22 2
p vF F F= +  

 varcsin
F
F

α
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则油膜承载力 F 为 

b sF bR Fp=  
最大油膜压力为  

max maxsp p p=  

1.3  轴心轨迹计算 
采用动力学计算方法，对轴承隔离系统，当忽

略油膜惯性影响时，轴颈的运动服从牛顿第二运动

定律 

 d
d
d
vF F m
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+ =  

其标量形式为 
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式中  d d sinxF F γ=  

d d cosyF F γ=  

sin( )xF F α β= +  
cos( )yF F α β= +  

sin( )xv v β θ= +  
cos( )yv v β θ= +  

m ——轴颈质量 
由轴颈中心运动速度 v 的定义，得 

 ( ) ( )d sin d sin
d dx

e
v C

t t
β

ε β= =  (7) 

 ( ) ( )d cos d cos
d dy

e
v C

t t
β

ε β= =  (8) 

式中  e—— 轴颈偏心距 



 机  械  工  程  学  报 第 43 卷第 6 期期 182 

将式(5)～(8)构成相应的差分方程，离散化后可求解

得轴心轨迹。 
1.4  润滑油流量 

内燃机轴承润滑油流量 Vq 为轴承两端侧面的

泄流量。假定润滑系统供油充分，润滑间隙内充满

润滑油，则其流量为 

 
3 2

b 0
/ 2

2 d
12V

z b

d pq R
u z

ϕ
π

=

∂⎛ ⎞= − ⎜ ⎟∂⎝ ⎠∫  (9) 

内燃机主轴承端泄流量 qV是曲柄转角φ 的周期

函数，整个工作循环过程泄流量平均值 qV, ave 为 

 
 

,ave  0

1 ( )d
T

V Vq q
T

φ

φ

φ φ= ∫  (10) 

式中   φ —— 曲柄转角 
Tφ —— 内燃机工作循环周期 

qV, ave —— 平均流量 
1.5  轴承摩擦功耗 

定义摩擦功耗系数 k 为[11] 

 2 2
j j

Wk
R bu
ψ

ω
=  (11) 

式中  W ——  轴承的摩擦功耗 
对于动载轴承，k 的计算公式为 
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求得摩擦功耗系数后，即可由式(11)求出 W。 
1.6  轴承的热平衡 

假定轴承达到热平衡状态时，其温度完全由润

滑油流量控制与调节，即润滑油流动的粘性摩擦功

产生的热量，全部被润滑油吸收并从轴承两端面泄

出，由热平衡关系可得 

 o s
V

WT T
c qρ

= +  (13) 

式中  c —— 润滑油比热容 
ρ —— 润滑油密度 

To  —— 轴承两端面泄出的润滑油温度 
Ts —— 进入轴承的润滑油温度 

所求得的 To也是曲柄转角 φ 的周期函数，为

轴承两端面泄出润滑油的瞬时温度。对于整个循环

过程，润滑油平均温度 Tave为 

 
 

ave o 0

1 ( ) d
T

T T
T

φ

φ

φ φ= ∫  (14) 

1.7  润滑油的粘温关系 
润滑油在轴承内温度变化范围不太大，忽略温

度对密度以及压力差异对润滑油特性的影响，仅考

虑温度对粘度的影响。粘温关系采用 Vogel 模型，

这里使用 CD30 级润滑油，其粘温关系表达式为[12] 
 

30.507 6 10 exp[3 434.6/( 22.29)]Tμ −= × −  

(15) 

式中  T —— 温度变量 
1.8  轴承的热变形分析 
1.8.1  热变形矩阵的计算    

对于内燃机主轴承，由于其结构十分复杂，需

要进行必要的简化。这里仅考虑轴承的热变形影响，

并假定轴瓦与轴承座结合紧密并随轴承座同步变

形，忽略轴变形的影响。轴承轴向温差较小，可忽

略不计[10]。因而，轴承的热变形问题可简化为二维

平面应力问题，可利用有限元法进行求解(图 2)。 

 上侧边界  

i 

 j 

 

图 2  主轴承局部断面有限元网格划分示意图 

轴承工作时，其内表面上节点由于受热膨胀而

产生径向位移，位移量大小将直接影响轴承间隙和

油膜厚度。设第 i 节点径向位移大小为δi。对于任一

节点，其位移大小可看作是所有节点上温度载荷综

合作用的结果。通过计算轴承的热变形矩阵 Dij，然

后采用线性叠加的方法计算节点的径向位移 
 ( )refi ij j

j
T Tδ = −∑D  (16) 

式中  Dij ——热变形矩阵 
Tj ——节点 j 处温度 
Tref ——轴承热变形参照温度 

热变形矩阵 Dij 表示，在轴承断面上节点 j 处施

加单位温度载荷，而在其他所有节点的温度载荷为

零的情况下，内表面节点 i 处的径向位移。 
对于给定的轴承，热变形矩阵求解确定后是不

变的，在利用δi 来修正油膜厚度方程以及进行差分
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迭代求解雷诺方程的过程中可以反复使用。 
1.8.2  轴承的温度分布 

影响主轴承温度的热源因素很多，进行内燃机

轴承热流体动力润滑分析时，温度边界条件难以准

确测定，精确求解轴承温度分布是十分困难的。为

简化计算，这里将所截取求解的平面假定为等温体，

忽略温度差异的影响。热具有惯性作用[13]，可以假

定在一个载荷循环周期内，所截取平面内的温度大

小不变且相等，其大小等于该载荷周期内油膜的平

均温度大小，即 T=Tave。 

2  数值仿真计算及求解流程图 

计算轴承热变形对轴承润滑性能的影响时，由

于温升会导致热变形，而热变形反过来又会影响压

力分布等参数，求解过程中需要用到循环迭代仿真

算法。用有限差分法求解计算一载荷周期内的轴心

轨迹、润滑油平均温升等参数，然后结合有限元法

分析得到的主轴承热变形矩阵计算热变形量大小，

利用该变形量来修正新的一轮计算中油膜厚度大

小。当前后两循环计算得到的润滑油温度满足收敛

条件时，计算结束。具体求解流程如图 3 所示。 

3  实例数值仿真分析 

以某 4105 柴油机一主轴承为例进行数值仿真

分析，考察热变形对其润滑性能的影响。 
选取断面(图 2)在宽度、高度方向上最大尺寸分

别为 145 mm、200 mm，并假定上侧边界受刚性约

束，其他边自由膨胀；表 1 所示为该主轴承的结构

尺寸、材料特性，轴承工况以及所使用的润滑油特

性等参量。 
图 4 为该主轴承载荷图，反映一载荷周期内轴

承的承载情况。 
表 1  轴承、润滑油及工况参数表 
工况参数 数值 

轴承宽度 b/mm 28 
轴颈直径 D/mm 80 
轴承材料弹性模量 E/GPa 215 
轴承材料泊松比μ 0.27 
轴承材料热膨胀系数 α/K–1 1.18×10–5 
轴承材料导热系数 kc /(W·m–1

·K–1) 50.1 
轴承半径间隙 c/mm 0.06 
轴转速 N/(r·min–1) 3 000 
供油压力 ps /MPa 0.4 
供油温度 Ts/K 363 
轴承热变形参照温度 Tref/K 293 
润滑油密度 ρ/(kg·m–3) 850 

润滑油比热容 c/(kJ·kg–1
·K–1) 2 

 

图 3  计及热变形的主轴承热流体动力润滑分析求解流程图 

 

图 4  4105 柴油机一主轴承载荷图 
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数值仿真结果如图 5～8 以及表 2 所示，通过比

较可以发现，计及热变形影响因素时，分析得到的

主轴承润滑特性发生了很大变化。 

 

图 5  一个载荷周期内两种不同情况下的轴心轨迹 

 
图 6  内燃机主轴承热变形云图 

 

图 7  一载荷周期内瞬时润滑油流量 

图 5 所示为一个载荷周期内两种不同情况下的 
轴心轨迹。考虑热变形影响因素时，轴心轨迹走势

同未考虑热变形影响时基本一致，但形状和位置均

发生了很大变化，有部分轴心轨迹已超出了未考虑 

 

图 8  一载荷周期内瞬时最小油膜厚度    

表 2  4105 柴油机数值仿真计算结果比较 

数值 
名称 

未考虑热变形 考虑热变形 

最小油膜厚度 dmin /μm 11.87 4.14 
最大油膜压力 pmax /MPa 64.8 76.9 
润滑油平均流量 qV, ave/(L· min–1) 3.68 4.34 
润滑油平均温升 ΔT/K 2.73 1.15 

变形时间隙圆所包含的区域。图 6 所示为将润滑计

算的温度结果作为边界条件，利用有限元软件

ANSYS 求解得到的轴承热变形情况，反映出主轴

承在给定边界条件下的受热变形趋势。 
图 7、8 反映了一个载荷周期内轴承润滑瞬时润

滑油流量和最小油膜厚度的变化情况。在考虑热变

形影响和不考虑热变影响形两种情况下，瞬时润滑

油流量和最小油膜厚度的变化基本趋势是保持一致

的。但考虑热变形影响时，瞬时润滑油流量有所增

加，而最小油膜厚度有所减小。 
由表 2 分析结果可以发现，在一个载荷周期内，

考虑热变形时，润滑油平均流量增加明显，由   
3.68 L/min增加到4.34 L/min；最大油膜压力由64.8 MPa 
增加到 76.9 MPa；最小油膜厚度显著减小，由  
11.87 μm 减至 4.14 μm；由于润滑油平均流量增加，

平均温升则稍有减小，由 2.73 K 减少到 1.15 K。 

4  结论 

(1) 提出了一种考虑热变形因素影响时的内燃

机主轴承热流体动力润滑分析方法，并对一主轴承

实例进行了数值仿真分析。 
(2) 仿真结果发现，同未考虑热变形影响时得

到的分析结果相比，热变形使轴心运动轨迹发生很

大变化，平均润滑油流量和最大油膜压力均明显增

加；同时，热变形使最小油膜厚度明显减小，润滑

油平均温升则稍有减小。 
(3) 内燃机主轴承工作时的热变形会对其润滑

特性产生显著的影响，在内燃机主轴承的设计以及

–0.082 577

–0.045 896

–0.009 214

–0.027 467

–0.064 148
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内燃机润滑系统供油量的设计过程中将热变形因素

的影响考虑进来是很有必要的。 
(4) 研究尚处于仿真分析阶段，试验研究分析

工作是一个十分困难而亟待解决的问题。 
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Abstract：Based on the thermohydrodynamic lubrication theory 

of dynamically loaded bearing, researches on the lubrication of 

internal combustion engine(ICE)’s main bearing considering 

thermal deformation effects are presented combining with 

thermal deformation matrix method. Basic theory and govern-

ing equations adopted here are described. Influences on main 

bearing’s lubrication performance from thermal deformation 

are also discussed here, such as on journal orbit, oil flow rate, 

maximum film pressure and minimum film thickness, etc. A 

simulation analysis example with ICE’s main bearing is pre-

sented. Simulation results show that the orbit of journal has a 

large change with considering thermal deformation effects. And 

the average flow rate and maximum film pressure in one load 

cycle are increased evidently. While the minimum film thick-

ness in one load cycle is decreased distinctly. The rise of  oil 

temperature in one load cycle has just a little change. It points 

out that, thermal deformation will appear in ICE’s main bearing 

when it works due to many kinds of heat factors and this de-

formation should be considered seriously in the design of main 

bearing and ICE’s lubrication system. 

Key words：Internal combustion engine’s main bearing   

Thermal deformation   

Thermohydrodynamic lubrication  Simulation 
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