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考虑摩擦效应的船用配气凸轮轴系动力学特性
研究

华德良， 史修江， 施方鹏， 卢熙群

（哈尔滨工程大学动力与能源工程学院，黑龙江  哈尔滨  150001）

摘要: 配气凸轮轴系是用于保证船用柴油机气门准时启闭的核心传动机构，因其凸轮轴系接触润滑状态恶劣、摩擦激励过大，

易导致界面综合扭矩过大，从而出现凸轮轴系配气不均及接触疲劳等故障。考虑系统瞬变激励及界面摩擦影响，采用集中质

量法建立了某 V20 型柴油机配气凸轮轴系摩擦动力学分析模型，获取了配气凸轮轴系强迫振动结果，并分析了转速波动工况

下配气凸轮副的摩擦润滑特性。结果表明，综合考虑各凸轮副瞬变激励及摩擦激励作用，配气凸轮轴系各轴段附加应力增大

约 4 MPa，且轴端瞬时转速波动量提高约±30 r/min；转速波动加之粗糙度作用，使得配气凸轮副膜厚明显减小，特别是在凸轮

基圆段内，膜厚降低约 0.3 μm，接触润滑状态恶化；在凸轮副反向运动位置及桃尖处，挺柱界面温升超出材料胶合温度，易致胶

合磨损失效问题。
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Tribo-dynamics characteristics on the valve camshaft 
in marine diesel engine

HUA Deliang， SHI Xiujiang， SHI Fangpeng， LU Xiqun
（College of Power and Energy Engineering， Harbin Engineering University， Harbin 150001， China）

Abstract: The camshaft is an important component that ensures the timely opening and closing of valve in marine diesel engines. 
Due to the poor contact lubrication state and excessive friction excitation， it is easy to cause larger interface torque on the camshaft. 
Considering the effects of transient excitation and interfacial friction， the tribo-dynamics model of the valve camshaft in V20 diesel 
engine is established. The forced vibration results of the camshaft are obtained， and the friction and lubrication performance of the 
cam-tappet pair is also analyzed under the fluctuating speed. The results show that， by thoroughly considering both the transient ex⁃
citation and frictional excitation of each cam pair， the additional stress in each shaft section of the valve camshaft increases by about 
4 MPa， while the transient speed fluctuation at the camshaft end increases by roughly ±30 r/min. Under the combined effects of 
speed fluctuation and surface roughness， the film thickness is dramatically reduced in some positions， especially in the cam base cir⁃
cle section where the film thickness decreases by about 0.3 μm. At the reverse motion position and nose of the cam， the tempera⁃
ture rise at the interface of the tappet exceeds the material’s scuffing temperature， thereby increasing the risk of scuffing wear. 

Keywords: valve camshaft；tribo-dynamics；marine diesel；torsional vibration；additional stress

配气凸轮轴系作为柴油机曲轴主系统的重要分

支，在运行过程中承受弹簧反作用力、零件动态冲击力

及从动件摩擦阻力等。凸轮轴转速范围较大，基本维

持在几百至数千转每分钟，且凸轮轴承受着复杂的扭

转载荷，特别是对于多缸V型发动机，其细长凸轮轴更

易发生扭转振动问题，导致疲劳破坏等情况发生。

当前研究主要聚焦于凸轮副光滑表面弹流润滑

领域，ALAKHRAMSING 等［1⁃3］建立了凸轮副有限

长线接触润滑模型，研究表明，传统线接触模型低估

了油膜压力，高估了最小薄膜厚度；AL⁃HAMOOD
等［4］、JAMALI等［5］提出了凸轮与倒角从动件 EHL 模

型，发现从动件轴向倒角对凸轮副润滑性能有很大

影响，线性倒角可导致最大压力显著上升，油膜厚度

极度变薄。

随着摩擦副润滑状态预测精度的不断提高，考虑

表面粗糙度的相关研究陆续出现。UMAR 等［6⁃7］发现
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由于粗糙峰接触作用，凸轮⁃挺柱副表面闪温升高会致

使油膜失效，促进部件擦伤和磨损；TORABI等［8］利用

ZHAO 等［9］所提出的表面粗糙度模型，进行了相应混

合润滑分析，发现采用滚子从动件时摩擦系数有所降

低，使得最小油膜厚度增大，利于改善润滑性能。

当前，在凸轮轴系运动学、动力学模型构建等方

面取得了较大进展。SAKA 等［10］对配气凸轮轴扭振

进行研究，发现扭振主要由凸轮与挺柱间周期性负

载造成。BRUCE 等［11］通过研究发现，凸轮轴扭振

会致使配气机构产生噪声及凸轮轴疲劳断裂等问

题。LI 等［12］建立了供油凸轮轴弹性扭振模型，结果

表明供油凸轮轴瞬态转速波动极易造成油泵压力不

稳定和喷射正时不准确。孙鋆强［13］研究了从动件对

凸轮轴扭转变形及其振动特性影响，并绘制了不同

运动规律对凸轮轴扭振的影响曲线。TEODORES⁃
CU 等［14］研究了凸轮轴扭振对配气机构动力学特性

的影响，并获得了不同配气参数下的凸轮轴扭振特性。

现阶段关于包括摩擦效应在内的凸轮轴系动力

学特性的研究越来越受关注。QIN 等［15］研究了油膜

刚度对配气机构动力学特性的影响，发现油膜刚度

对高频域范围加速度响应具有明显影响。TSUHA
等［16］研究表明，动力学分析中须包括油膜刚度，因其

具有缓冲作用，可抵消系统中高频率范围过度振动。

HU 等［17］提出了考虑油膜刚度和赫兹刚度的配气机构

弹性动力学模型，油膜刚度变化对凸轮副接触力影响

较小，但对动态传动误差影响较大。GUO 等［18］认为

除凸轮及与挺柱接触应力外，其相对滑动产生的边界

摩擦同样会对凸轮轴扭振产生影响。TARAZA［19］结

合轴系弯扭振动模型及凸轮接触摩擦特性，分析了其

对配气机构瞬态动力学的影响，但分析中仅假设摩擦

系数为恒定，并未考虑工作过程瞬变摩擦激励影响。

综上所述，摩擦激励会明显影响配气凸轮轴系

动力学行为，因此，本文提出考虑摩擦效应的船用柴

油机配气凸轮轴系动力学求解模型，旨在进一步研

究摩擦激励对轴系动力学振动特性的影响规律。本

文以某 V20 型柴油机配气凸轮轴系为研究对象，并

建立柴油机凸轮轴系相应多体动力学模型，通过

Newmark 积分法求解配气凸轮轴系强迫振动特性。

本研究揭示了船用柴油机配气凸轮轴系摩擦学与动

力学特性耦合关系，为凸轮轴系低摩擦设计及安全

可靠运行提供理论指导。

1　凸轮轴负载扭矩计算

本文研究对象为某 V20 型柴油机配气凸轮轴

系，其中配气凸轮轴依靠正时齿轮系连接，如图 1 所

示。配气机构的主要作用是控制进气门和排气门的

开闭，从而确保柴油机在不同工况下正常工作。配

气机构的主要组成部分包括：凸轮、挺柱、推杆及气

阀等零部件，这些零部件协同工作，以确保柴油机在

各种转速和负荷条件下都能有效地进行气体交换，

从而保证柴油机性能和效率。

针对齿轮传动系统建模，需要考虑齿轮质量系

统参数，包括转动惯量和激励力矩等。对凸轮轴系

建模则需考虑凸轮轴段转动惯量以及凸轮副激励

等。在柴油机凸轮轴系当量参数模型中，共分为 22
个惯量，其中惯量 1 和 12 代表各齿轮惯量，而惯量

2~11 和 13~22 则代表配气凸轮轴惯量。

1. 1　配气凸轮机构作用力

船用内燃机配气机构运行过程中，各零部件运动

形式较为复杂，为便于计算，将挺柱、推杆、摇臂及气阀

质量等合并为单质量M1，如图 2所示。对于凸轮与挺

柱间作用力F1的求解，主要包含气门弹簧力FT1、零件

惯性力FN1及燃气作用力FG，具体求解式如下［20］：

图 1 配气凸轮轴系简化图

Fig. 1 Simplified diagram of valve camshaft system
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F 1 = FT1 + FN1 + i ⋅FG （1）
式中，FT1 为气门弹簧力；FN1 为零件惯性力；FG 为燃

气作用力；i为进排气指示参数，i=0 表示进气，i=1
表示排气。

FT1 = k r(F 01 + k s1 ⋅ hα1) （2）
式中，k r 为摇臂比；F 01 为气门弹簧预紧力；k s1 为气门

弹簧刚度；hα1 为配气凸轮升程。

FN1 =M 1 ⋅ d2hα1

dt 2 =M 1 ⋅ω 2
0 ⋅ d2hα1

dα2 （3）

式中，t为运行时间；α为凸轮转角；M1为配气机构集

中质量；ω 0 为配气凸轮角速度。

已知缸内燃气压力 pg，且仅考虑燃气作用于气

阀底面，因此可得到燃气作用力 FG 的变化情况：

FG = π ⋅ d 2
v

4 ⋅ pg ⋅ 105 （4）

式中，d v 为气阀盘直径。

进排气凸轮升程及缸压曲线如图 3 所示。

配气凸轮轴旋转过程中，由于配气凸轮间断打

开/关闭气门，且受到凸轮几何形状、配气相位等因

素限制，使得配气凸轮与从动件的接触点不断变化，

从而负载扭矩对凸轮轴动力学带来影响。

对于进/排气门机构的负载扭矩主要来源于惯

性力、弹簧力和燃气力，且不考虑气门落座时气门座

弹性反作用力及阻尼力，且排气机构需加载燃气力。

由图 2 可知，凸轮与挺柱间作用力 F1 力臂为 L，且

L= dhα1

dα 。因此根据以上计算凸轮⁃挺柱副作用力

以及作用力对应力臂，获取单个配气凸轮负载扭矩

为：T 1 = F 1 ⋅ dhα1

dα 。

1. 2　齿轮传动作用力

齿轮副间齿面啮合力主要作用表现为扭矩激

励，可根据基于轮体刚度的齿轮能量法修正刚度模

型［21］，以获取齿轮副啮合时变啮合刚度。本轴系中

包含斜齿轮副，因此需建立斜齿轮啮合激励力求解

模型，如图 4 所示。

齿轮传递误差采用简谐函数的形式建立［22］：

e ( t )= e0 sin ( 2πfm t+ ϕ ) （5）
式中，fm 为齿轮啮合频率；e0 为齿轮传递误差幅值；ϕ

为初相位。

传递误差包含基节误差 f f 和齿形误差 fpb，可根

据统计学原理建立其与传递误差的关系［23］：

e0 = ( fpb + 2f f ) / 2 （6）
在建立完齿轮时变啮合刚度及传递误差激励之

后，可求得斜齿轮法向啮合力 Fn。由于斜齿轮螺旋

角，所产生啮合力作用在端面、径向及轴向。由于本

文仅考虑齿轮扭转振动，因此齿轮啮合激励力在扭

转方向上的计算公式可表示为：

F t = F n cosα0 cos β0 = k0 e ( t ) cosα0 cos β0 （7）
式中，F t 为齿轮扭转方向激励力；k0 为齿轮时变啮合

刚度；α0 为齿轮压力角；β0 为齿轮螺旋角。

进一步，对于正时齿轮副负载扭矩可利用下式

获取：

T c = F t ⋅R c （8）
式中，R c 为齿轮基圆半径。

图 2 配气凸轮机构作用力分析图

Fig. 2 Analysis diagram of the force on the valve cam-tappet

图 3 进排气凸轮升程及缸压曲线

Fig. 3 Intake and exhaust cam lift and cylinder pressure curve

图 4 齿轮副啮合激励力分析图

Fig. 4 Analysis diagram of force on gear meshing
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1. 3　配气凸轮副接触摩擦力

1. 3. 1　运动学分析

建立如图 5 所示的凸轮⁃挺柱副运动学分析模

型，以获取配气凸轮曲率半径及凸轮⁃挺柱副表面速

度，其中 P1为瞬时接触点。

（1） 瞬时曲率半径

对于从动件为平底挺柱的情况，配气凸轮曲率

半径 R1计算公式为［24］：

R 1 = R 11 + hα1 + h″α1 （9）
式中，R 1 为配气凸轮曲率半径；R 11 为配气凸轮基圆

半径；h″α1 为几何加速度，h″α1 = d2hα1

dα2 。

（2） 瞬时表面速度

由图 5 所建立坐标系，求得凸轮表面速度和挺

柱表面速度为［24］：

{u11 = ω 0 ⋅R 1

u12 = ω 0 ⋅ h″α1
（10）

式中，u11 为配气凸轮表面速度；u12 为挺柱表面速度。

1. 3. 2　摩擦润滑分析

在传统凸轮⁃挺柱副接触润滑分析中，其粗糙度

分布常常被视为二维线接触问题，即 Reynolds方程通

常涉及 x和 y两个坐标，用以关注于流体流动在特定

平面内的行为。然而，即使方程本身以二维形式呈

现，也可将 Reynolds 方程与其他条件或假设结合起

来，用以模拟流体在第三个维度（即 z轴）上的行为。

随着摩擦副润滑状态预测精度的不断提高，考虑

表面粗糙度的相关研究陆续出现，且大多数工程零件

表面形貌是三维分布的。因此，本文主要考虑表面三

维粗糙度，基于线接触混合润滑理论，建立凸轮副瞬

时摩擦润滑特性求解模型。对接触区润滑状态进行

三维模拟，有利于反映瞬态接触过程中的局部润滑细

节，用以获取配气凸轮副间油膜特性及摩擦激励。

（1） 考虑卷吸速度的雷诺方程

考虑凸轮副运行过程中的瞬变卷吸速度，采用

如下三维线接触润滑雷诺方程［25］：

∂
∂x ( ρh3

12η
∂p f

∂x )+ ∂
∂y ( ρh3

12η
∂p f

∂y )= u
∂ ( )ρh

∂x +
∂ ( )ρh

∂t .

（11）
式中，p f 为流体压力；h为油膜厚度；η为润滑油黏

度，由 Roelands 黏度公式计算；ρ为润滑油密度，由

Dowson⁃Higginson 密压公式计算；u为两表面间卷

吸速度，且 u=（u11+u12）/2。
（2） 考虑曲率半径的膜厚方程

对配气凸轮副而言，复杂瞬变曲率是影响接触

膜厚的重要因素，考虑曲率变化及弹性变形的油膜

厚度方程如下：

h ( x，y，t )= h0 ( t )+ x2

2R 1
+ v ( x，y，t )+ δ ( x，y，t )

（12）

v ( x，y，t )= 2
πE '∬Ω

p f( )ζ，ς + p c( )ζ，ς

( )x- ζ
2
+ ( )y- ς

2
dζdς（13）

式中，h0为初始膜厚；v ( x，y，t )为弹性变形项；δ ( x，y，t )
为表面粗糙度分布；p c为粗糙接触压力；E '为综合弹性

模量；（ζ，ς）为弹性变形计算节点。采用离散卷积和快

速傅里叶变换（DC⁃FFT）方法计算表面弹性变形。

x和 y方向上具有三维可变波长的正弦粗糙度，

如图 6 所示，并可定义为：

δ ( x，y，t )= R q cos ( 2πx
wx ) cos ( 2πy

wy ) （14）

式中，Rq表示正弦波幅值；wx和wy分别表示 x和 y方
向的波长。

（3） 考虑接触载荷的承载方程

凸轮副间瞬态接触载荷也是决定润滑性能的重

要因素，润滑膜承载量及微凸体承载力应与凸轮副

间单位接触载荷相平衡：

∬
Ω
[ ]p f( )x，y，t + p c( )x，y，t dxdy= F 1 （15）

（4） 考虑流变效应的摩擦方程

在凸轮⁃挺柱副实际运行过程中，界面摩擦会导

图 5 凸轮-挺柱副运动学分析模型

Fig. 5 Kinematic analysis model of valve cam-tappet pair

图 6 三维可变波长正弦粗糙度

Fig. 6 3D sinusoidal roughness with variable wavelength
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致部分热量与温度发生耦合反应，进而影响润滑油

的性能。由于其接触界面间润滑油性质极易受到温

度影响，并且温度直接受到摩擦生热影响，表现出温

度和摩擦的相互依赖性。摩擦热主要来源于油膜黏

性剪切和微凸体接触，产生的热量可通过润滑油或

固体本身传导带走。

此外，润滑油极限剪切应力是温度的函数，意味

着界面摩擦受表面温度影响；而摩擦又决定界面热

量生成，因此反过来对表面温度有显著影响。本文

采用 Bair⁃Winer 流变模型［26］求解接触域内油膜摩擦

力，并采用 HE 等［27］提出的修正 Dowson 模型预测极

限剪切应力：
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  （16）
式中，τ f为油膜剪切应力；T̄为界面温度；σ为表面综合

粗糙度，σ= δ 2
1 + δ 2

2 ；τL 为极限剪切应力；G∞ 为极限

剪切模量。此润滑油性能参数为压力和温度的函数。

当发生粗糙峰接触情况时，此时粗糙接触区的

摩擦系数可假设为 f，即可计算出在粗糙峰接触处剪

切应力：τ c = f ⋅ p c
［28］。总摩擦是对整个区域的剪切应

力积分得到，包括流体动压区和粗糙接触区，如文献

［28］中详细描述的，用于评估混合 EHL中摩擦特性：

F f1 =∬(τ f + τ c) dxdy （17）

基于快速移动线接触热源模型，并借助第二类

Volterra积分方程，建立凸轮副界面温度计算模型［28⁃29］：

T̄ 1 ( ξ )= T b1 +( 1
πρ1 c1u11 k1

)0.5 ×

ì
í
î

k f

h
[T 2 ( λ )- T 1 ( λ )]+ q ( )λ

2
ü
ý
þ

× d ( )λ
( )ξ- λ

0.5 （18）

T̄ 2 ( ξ )= T b2 +( 1
πρ2 c2u12 k2

)0.5 ×

ì
í
î

k f

h
[T 1 ( λ )- T 2 ( λ )]+ q ( )λ

2
ü
ý
þ

× d ( )λ
( )ξ- λ

0.5 （19）

式中，T̄1 和 T̄2 分别为凸轮和挺柱表面温度；Tb1、Tb2

为初始表面温度；ρ1、ρ2 为材料密度；c1、c2 为材料比

热容；k1、k2 为材料导热系数；k f 为润滑油导热系数；

ξ、λ为温度计算节点。

通过上述计算获取了配气凸轮副摩擦力变化情

况，且由图 2 可知，摩擦力 Ff1力臂为 R 11 + hα1，因此，

凸轮副摩擦扭矩为 T f = F f1 ⋅ (R 11 + hα1)。
根据以上计算凸轮⁃挺柱副作用力以及对应力

臂，获取单个配气凸轮综合扭矩为：

T= F 1 ⋅L+ F f1 ⋅ (R 11 + hα1) （20）
本文研究对象为某 V20 型柴油机配气凸轮轴

系，在实际工作过程中，各缸之间由于发火顺序不

同，导致各凸轮副扭矩存在变化，因此必须将其考虑

至扭振计算中。为方便表示各进排气凸轮副摩擦润

滑状态及激励扭矩变化，下文中仅给出一组进排气

凸轮副扭矩变化情况。对于本研究对象 V20 型柴

油机配气凸轮轴系而言，以进气凸轮副为例，其发火

顺序为［1 2 4 6 8 10 9 7 5 3］（靠近飞轮端定义为 1）。

2　配气凸轮轴系扭振计算

根据已知凸轮轴各部分刚度、阻尼和转动惯量

等参数，并基于配气凸轮负载扭矩激励条件，建立柴

油机配气凸轮轴系扭振分析模型，且其轴系振动微

分方程为：

Jϕ̈+ Cϕ̇+ Kϕ= T （21）
式中，J为轴系系统集总惯量矩阵；C为轴系系统阻

尼矩阵；K为轴系系统刚度矩阵；ϕ为凸轮轴系角位

移向量；T为作用于系统的激励向量。其矩阵具体

表达形式如附录 A 所示。当 T= 0时，系统为自由

振动，可以计算出轴系系统的模态和振型；当 T≠ 0

时，系统做强迫振动，且涉及到柴油机多种内部激

励，因此可采用 Newmark 逐步积分法进行强迫振动

分析。本文所采用 V20 型柴油机配气凸轮轴系，各

轴段计算分析参数如附录 B 所示。

关于复杂凸轮副轴系摩擦动力学分析，其流程如

图 7所示。主要思路如下：对于进排气凸轮副而言，因

其机构分布以及凸轮轮廓数据是一致的，首先建立单

凸轮副运动及动力学特性分析模型，基于三维线接触

混合润滑模型，获取凸轮副稳态转速下的摩擦润滑性

能，为后续动力学计算提供输入条件；进一步，基于所

建立凸轮副负载扭矩计算模型，分析单凸轮副综合负

载扭矩变化情况，并考虑到各缸之间发火顺序不同，

结合发火顺序将配气相位考虑至各进排气凸轮副扭

矩计算中；然后，建立凸轮轴系扭转振动分析模型，并

考虑连接齿轮系激励作用，结合凸轮轴系结构参数、

刚度阻尼参数及激励扭矩等，进行凸轮轴系扭转振动

分析，获取摩擦激励对于轴系扭转振动的影响程度；

最后，基于凸轮轴系扭转振动获取凸轮副转速波动

情况，并结合所建立的凸轮副摩擦润滑分析模型，分

析转速波动对于凸轮副摩擦润滑的影响程度，与配

气凸轮轴系动力学试验对比，以确保模型的准确性。
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3　结果与讨论

3. 1　配气凸轮副接触分析

给出凸轮⁃挺柱副运行参数，如表 1 所示。

进一步求得配气凸轮副运动学⁃动力学参数变

化情况，如图 8 所示。

由图 8（a）可知，对于进排气凸轮副曲率半径及

卷吸速度而言，特别是在缓冲段进入基本段时，从最

大值下降到最小值，导致表面运动状态急剧变化；由

图 8（b）可知，柴油机配气机构在运行时，进气凸

轮⁃挺柱间的接触载荷在“桃尖处”达到最大值，但由

于此处接触曲率半径较大，致使接触应力约为 0.5 
GPa，而排气凸轮⁃挺柱副则受排气压力影响，在气

阀开启瞬间载荷最大，接触应力在“桃尖处”最大，约

为 0.8 GPa。

3. 2　配气凸轮副摩擦润滑分析

在进行数值分析之前，首先验证本文润滑数值求

解程序的正确性。选取相同工况条件下的案例，且为

了简化计算，将这种情况简化为半无限大平面与圆柱

滚子接触的润滑模型。将通过模拟获取的油膜厚度

与 WYMER 等［30］的试验及 GUO 等［31］计算获得膜厚

进行比较。用于验证工作分析的接触参数如表 2 所

示，将本文结果与文献结果进行对比，如图 9所示。

由图 9 分析可知，在接触区中心线上膜厚分布

与参考文献中几乎相同，并且中心膜厚和最小膜厚

数值相近，在一定程度上说明本文研究结果的数值

模型既正确又可信。

上述已完成本文润滑模型的验证，且已获取配

气机构凸轮副运动学及动力学变化，下面将开展配

气凸轮副摩擦润滑分析。计算中用到润滑油黏度为

0.08 Pa·s，密 度 为 875 kg/m3，黏 压 系 数 2.2×
10-8 Pa-1。

注：P为油膜压力；H为油膜厚度；T̄为油膜温度。

图 7 凸轮副轴系摩擦动力学分析流程图

Fig. 7 Flow chart of tribo-dynamics analysis for camshaft system

表 1 凸轮-挺柱副运行参数

Tab. 1 Operating parameters of cam-tappet pair

名称

基圆半径

配气凸轮转速

弹簧预紧力

弹簧刚度

集中质量

单位

mm
r/min

N
N/mm

kg

数值

32
845
648
32

1.429
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图 10 给出了配气凸轮⁃挺柱副膜厚及摩擦力变

化情况。由结果可知，受表面微观粗糙度影响，进气

凸轮副膜厚最小为 0.30 μm，而排气凸轮副最小膜厚

为 0.157 μm。进排气摩擦力均在桃尖附近达到最大

值，且排气凸轮副摩擦力范围为 120~350 N，较进

气凸轮副表面摩擦力高约 135 N，因其受气体压力

影响接触载荷较大。

图 11 给出了挺柱副表面摩擦温升变化情况。

由图 11 可知，在凸轮⁃挺柱副运行过程中，挺柱表面

最大温升变化较为剧烈，在表面速度为零处（反向运

动位置）及凸轮桃尖处出现温度极高点，计算结果趋

势与文献［6］相吻合。上述位置出现极高温升原因

主要有两点：（1） 出现在挺柱表面速度为 0 位置，此

处润滑油不能及时将热量携带；（2） 出现在挺柱表

面运动状态发生改变处，此时凸轮⁃挺柱间滑滚状态

变化剧烈而产生过多摩擦热。

图 11 挺柱副表面摩擦温升变化

Fig. 11 Variation of temperature rise on the tappet pairs surface

图 9 油膜厚度分布比较

Fig. 9 Comparison of film thickness distribution

图 8 配气凸轮副运动学-动力学参数变化

Fig. 8 Variation of dynamics⁃kinematics parameters of 
valve cam pairs

图 10 配气凸轮-挺柱副膜厚及摩擦力变化

Fig. 10 Variation of film thickness and friction force of 
valve cam-tappet pair

表 2 验证工作接触参数

Tab. 2 Contact parameters of verification analysis

名称

接触半径

接触长度

滚子材料弹性模量

玻璃盘弹性模量

滚子材料泊松比

玻璃盘泊松比

润滑油黏度

黏压系数

接触载荷

卷吸速度

单位

mm
mm
GPa
GPa
—

—

Pa·s
Pa-1

N
m/s

数值

4.06
13.7
206
75.8
0.3

0.25
0.57

2.76×10-8

1552 (p0=0.73 GPa)
0.696
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参考圆柱齿轮胶合承载能力计算方法国家标准

第一部分：闪温法（GB/Z 6413.1—2003） ［32］，对进排

气凸轮副进行胶合承载能力评价。凸轮副是否发生

胶合除与表面温度有关系外，还与凸轮材料和润滑

油特性紧密相关。而胶合承载能力计算国家标准闪

温法［32］规定，润滑油⁃材料系统胶合温度有特定值

TS，可以通过如下经验公式计算得到：

TS = 80 + (0.85 + 1.4XW ) ⋅XL ⋅ (SF) 2
（22）

式中，TS为胶合温度；XW为材料组织系数，对于进行

渗碳处理后材料组织系数按照渗碳淬火钢平均值

（10%~20%）进行选取，XW=1.0；XL为润滑油系数，

XL = 1.1η-0.05；SF 为发生胶合时的载荷级，且胶合载

荷级在 8~11 之间变化，选取区间中间值 SF=9.5。
通过上述经验公式（22）可求得发生胶合温度为

331.5 ℃ ，而计算求得排气凸轮副温升最大约为

251 ℃，低于发生胶合时的温度，因此发生胶合失效

风险较低。

3. 3　配气凸轮轴系扭振分析

图 12 给出了运行周期内，考虑摩擦效应后进排

气凸轮负载扭矩变化情况。此时注意到，由于摩擦

力存在，致使负载扭矩在凸轮基圆与挺柱接触过程

中不完全为零。

从图 12 中还可以看出，法向作用力在产生负载

力矩上起着至关重要的作用，在凸轮轮廓顶点处法

线方向作用力矩会改变方向，对应于凸轮⁃挺柱接触

点从轴线一侧移动到另一侧；值得注意的是，摩擦力

矩方向不变，且摩擦力矩的存在使得在升程阶段总

力矩值变大，降程阶段总力矩值变小。

图 13 给出了配气凸轮轴端（惯量 11 和 22）瞬时

转速波动情况。由图 13 可知，配气凸轮轴系转速转

动范围较大位置，主要集中在轴系末端，即远离齿轮

部位，且考虑摩擦激励后进排气凸轮轴端转速波动

量最大可增加±30 r/min。
上述分析表明，由于轴系扭转振动影响，各凸轮

轴间存在转速波动，这将会导致在轴系上存在附加

扭矩，进而会在轴段产生相应附加应力。图 14 给出

了配气凸轮轴段附加应力变化情况。通过对比两根

凸轮轴的附加应力情况可以发现，排气凸轮轴附加

应力水平较大，其扭转振动特性较进气凸轮轴恶劣，

考虑界面摩擦激励后配气轴段附加应力增大约

4 MPa。

图 12 进排气凸轮负载扭矩变化

Fig. 12 Variation of load torque of intake and exhaust cams

图 13 配气凸轮轴端瞬时转速波动

Fig. 13 Instantaneous speed fluctuation at valve camshaft 
ends

图 14 配气凸轮轴段附加应力

Fig. 14 Additional stress in the valve camshaft
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凸轮轴系在运行过程中存在较为明显转速波

动，从而会导致凸轮与挺柱表面卷吸速度存在瞬时

波动。进一步，考虑配气凸轮副瞬时转速变化情况，

并将其代入凸轮副摩擦润滑模型，获取瞬时转速波

动下配气凸轮副油膜厚度变化情况。

上述已将三维正弦表面考虑至配气凸轮副摩擦

润滑分析中，因此，图 15 中主要对比了瞬时转速波

动对于配气凸轮副油膜厚度变化的影响。由图 15
可知，转速波动会导致卷吸速度产生变化，并加之粗

糙度综合影响，使得油膜厚度减小约 0.3 μm，尤其是

在基圆段内，而桃尖位置处甚至出现零膜厚，导致凸

轮⁃挺柱副间油膜厚度急剧恶化。

图 16 给出了瞬时转速波动下挺柱界面温升变

化情况，并通过表面温升评价界面胶合失效程度。

由于转速波动致使配气凸轮副间油膜厚度减小，且

其表面滑滚比变化较为剧烈，从而在凸轮副反向运

动位置及桃尖处，使得挺柱副温升超出材料胶合极

限，界面胶合磨损失效风险增加。

3. 4　配气凸轮轴系扭振分析模型验证

上述已完成考虑摩擦激励下凸轮轴系扭转振动

分析，进一步结合柴油机配气凸轮轴系动力学测试，

以验证所建立凸轮轴系扭转振动模型准确性。图 17
给出了配气凸轮轴系动力学测试示意图，主要实现配

气凸轮轴系自由振动（固有频率）与强迫振动（瞬时转

速）测量。扭振传感器测点布置在配气凸轮轴端。

固有频率计算结果与测试结果对比如表 3 所

示。由表 3 可知固有频率误差均小于 3%，在可接受

范围内，从而验证了所建立的柴油机配气凸轮轴系

自由振动模型准确性。

对于凸轮轴转子动态转速测量，本文是在柴油

机正时齿轮系中布置相应磁电转速传感器，对配气

凸轮轴端齿轮转速进行测量，进一步反映凸轮轴瞬

时转速变化。磁电传感器是利用磁性物体旋转时，

其磁场相对于固定线圈产生相应电信号，便可进一

步准确得到轴系转速变化等。而齿轮本身具有交替

齿数特性，能够便于磁电转速传感器使用，从而捕捉

从静态到高速旋转状态下的轴系动态转速，且其动

态转速范围可覆盖 0~3000 r/min。
在柴油机 90%功率（转速稳定在 1688 r/min）工况

下进行稳态响应测试，测试配气凸轮轴系转速波动情

况。对配气凸轮轴端瞬时转速仿真与测试结果进行验

证分析，时域结果如图 18所示。配气凸轮轴端瞬时转

图 15 瞬时转速波动下配气凸轮副膜厚变化

Fig. 15 Variation of film thickness of valve cam pairs under 
instantaneous speed fluctuation

图 16 瞬时转速波动下挺柱界面温升变化

Fig. 16 Variation of temperature rise on tappet surface under 
instantaneous speed fluctuation

图 17 配气凸轮轴系动力学测试示意图

Fig. 17 Schematic diagram of dynamic test of valve 
camshaft system

表 3 轴系固有频率验证

Tab. 3 Verification of natural frequency on camshaft 
system

测试值

仿真值

误差

固有频率/Hz
1 阶

28.17
28.70
1.8%

2 阶

67.94
69.90
2.8%

3 阶

166.17
169.40
1.9%

4 阶

215.98
216.70
0.3%
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速波动计算值为±80 r/min，配气凸轮轴端测试转速波

动结果±85 r/min，实机测试与计算结果基本吻合。

进一步，图 19给出了瞬时转速仿真与测试结果转

换至频域范围内的结果，发现频域范围内其测试值与

仿真值频率成分一致，峰值分布体现出明显的轴频及

其倍频特征，仅在部分轴频、倍频处存在幅值误差。

针对此幅值偏差现象，经过分析发现其主要原

因是在实际测试流程中，柴油机轴系难免会出现一

定程度的回旋振动。而轴系由于扭转振动与回旋振

动的相互耦合作用，导致在输入能量层面产生了一

定的差别，从而进一步影响到试验结果。综合考虑

测试值和仿真值的差别及误差产生原因，可以认为

实机测试值与仿真值基本吻合，模型可信度较高。

4　结  论

本文采用集总方法建立了配气凸轮轴系摩擦动力

学模型，并考虑凸轮副接触摩擦激励影响，研究了柴油

机配气凸轮轴系动力学特性。具体研究结论如下：

（1） 由于考虑了摩擦激励，致使负载扭矩在配气

凸轮基圆与挺柱接触过程中增大，且摩擦扭矩使得配

气凸轮扭矩正幅值略大，阻碍升程阶段凸轮轴运动。

（2） 排气凸轮轴附加应力高于进气凸轮轴附加

应力，且考虑界面摩擦激励后配气轴端附加应力增

大约 4 MPa，轴端瞬时转速波动量约为±30 r/min。
（3） 转速波动加之在粗糙度作用下，凸轮副接

触膜厚明显减小，特别是在基圆段内膜厚降低约

0.3 μm，在凸轮副反向运动及桃尖位置，挺柱副温升

超出材料胶合极限，界面胶合失效风险增加。
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附录 A

所建立配气凸轮轴系扭转振动微分方程为：

Jϕ̈+ Cϕ̇+ Kϕ= T

式中，ϕ̈= [ ϕ̈1    ϕ̈ 2    ⋯    ϕ̈ 22 ] T
为角加速度列向量；ϕ̇= [ ϕ̇1  ϕ̇ 2  ⋯  ϕ̇ 22 ] T

为角速度列向量；ϕ= [ϕ1  ϕ 2  ⋯  ϕ 22 ] T

为角位移列向量。

J为轴系系统集总惯量矩阵，具体形式为：

J=
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式中，Jn为各轴段转动惯量。

C为轴系系统阻尼矩阵，具体形式为：
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式中，cn- 1，n为 n-1 号惯量与 n号惯量之间的阻尼。

K为轴系系统刚度矩阵，具体形式为：
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式中，kn- 1，n为 n-1 号惯量与 n号惯量之间的刚度。

T为作用于系统的激励向量，具体形式为：

T= [T 1   T 2   ⋯   T 22 ]
T

式中，Tn为各惯量所承受扭矩。

附录 B

表 B1 凸轮轴系扭转集总参数简化表

Tab. B1 Simplified table of torsional lumped parameters for camshaft systems

序号

1
2
3
4
5
6
7
8
9

10
11

名称

B 列驱动齿轮

B 列凸轮轴段 10
B 列凸轮轴段 9
B 列凸轮轴段 8
B 列凸轮轴段 7
B 列凸轮轴段 6
B 列凸轮轴段 5
B 列凸轮轴段 4
B 列凸轮轴段 3
B 列凸轮轴段 2
B 列凸轮轴段 1

惯量/
(kg·m2)
0.03876

0.005
0.0021
0.0021
0.0021
0.0021
0.0021
0.0021
0.0021
0.0021
0.0021

刚度/
(MN·m·rad−1)

0.18
0.2
0.2
0.2
0.2
0.2
0.2
0.2
0.2
0.2

3.23

序号

12
13
14
15
16
17
18
19
20
21
22

名称

A 列驱动齿轮

A 列凸轮轴段 10
A 列凸轮轴段 9
A 列凸轮轴段 8
A 列凸轮轴段 7
A 列凸轮轴段 6
A 列凸轮轴段 5
A 列凸轮轴段 4
A 列凸轮轴段 3
A 列凸轮轴段 2
A 列凸轮轴段 1

惯量/
(kg·m2)
0.02945

0.005
0.0021
0.0021
0.0021
0.0021
0.0021
0.0021
0.0021
0.0021
0.0021

刚度/
(MN·m·rad−1)

0.18
0.2
0.2
0.2
0.2
0.2
0.2
0.2
0.2
0.2

2.64
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