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摘 要 在建立往复压缩机曲轴连杆机构力学模型的基础上，利用传统动力学分析方法，研究了曲轴的受力情况。并用
MATLAB计算得到曲轴工作循环过程中所受动载荷的变化规律。确定了其工作循环中的危险点。然后利用有限元法模拟危

险工况处曲轴载荷的加载，得到曲轴的静强度和静刚度特性。并确定了其应力和变形状态。研究结果确保了零件的安全性

和可靠性，并对曲轴的优化设计有较高的参考价值。
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某微型往复空气压缩机的工作原理是: 由发动

机提供动力，通过齿轮传动将动力传递给曲轴，曲

轴的旋转运动转化为活塞的往复运动而产生压缩

气体。曲轴作为空气压缩机的关键零件之一，其力
学性能影响着系统工作的可靠性、安全性和使用寿
命，在整个系统运行中起着关键性的作用。对曲轴
力学性能的分析和研究，传统力学法在分析过程中

简化了载荷和支撑条件，使得计算结果与实际情况

相差较大。为得到准确的曲轴力学性能参数，利用
有限元分析法，模拟曲轴的载荷和约束条件，对该

型号的空压机曲轴在危险工况下进行静力分析，准

确地得到最大应力、最大变形及其位置分布，并分
别进行了强度校核和刚度校核。

1 曲轴受力分析

曲轴自身结构和工作环境非常特殊，导致曲轴

在工作过程中所受载荷极其复杂。不仅承受着气
缸内气体压力和活塞组件往复惯性力引起的周期

性变化载荷，还承受自身的旋转惯性力、驱动力矩、
与轴承间的摩擦力、自身重力等多种复杂载荷。因
此，分析曲轴的载荷规律，是研究其力学性能必不

可少的重要环节。曲轴重力及其摩擦力相对于其
它作用力较小，下面的分析暂时不予以考虑。
1. 1 连杆力分析

1—曲柄; 2—连杆; 3—十字头; 4—活塞杆;

5—活塞; 6—气缸; 7—吸气阀; 8 排气阀

图 1 － 1 曲轴连杆机构运动简图

活塞 5 在气缸 6 内作往复直线运动，受到气缸
内气体力 Fg 作用，假设不考虑排气压力损失，则 Fg



由进排气压力和机体内大气压共同作用引起; 同

时，由于活塞 5 为加速或减速运动，因此还存在着往
复惯性力 I。活塞 5 和气缸 6 侧缝间的摩擦力 Ff和

机构自身重力相对气体力 Fg 、往复惯性力 I 小很
多，故在这里的分析中不做考虑。由图 1-1 几何关
系可知:

1. 1. 1 综合活塞力 Fp 为气体力 Fg 和往复惯性力 I
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1. 1. 2 综合活塞力 Fp 分解为连杆对活塞的压力 N
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1. 1. 3 连杆力 Fl 分解为径向力 Fr 和切向力 Ft
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式中: D—缸体直径; p—排气压力; p0 —一个大气
压 ; mp —活塞组件总质量; r—曲轴旋转半径;
ω—曲轴旋转角速度; α—曲轴转角; λ = r / l，λ为
曲轴旋转半径 r与连杆长度 l之比。
1. 2 力矩分析
曲轴的功率输入端有驱动力矩 Md 传入，由发

动机通过齿轮传动提供动力; 曲轴的输出端有阻力

矩 Md
，输出，带动附件助力泵工作; 连杆力的切向分

力对曲轴中心构成一个力矩 Mt ，力矩的方向与曲

轴旋转方向相反，因此也是阻力矩。Md 、Md
，、Mt 满

关系式: Md = Md
，+ Mt。其中，曲轴做匀速旋转运

动时，驱动力矩 Md 恒定不变，即为发动机的输出力

矩，满足关系式。
Md = Ttq = 9 550pe /n ( 4)

式( 4 ) 中: pe —发动机有效功率; n—标定转速;

Ttq —输出扭矩。
1. 3 旋转惯性力分析
曲轴做旋转运动，会产生旋转惯性力，满足关

系式。
F = mω2 r ( 5)

式( 5) 中: m—曲轴质量; ω—曲轴旋转角速度; r—
曲轴旋转半径

2 曲轴危险工况的确定

表 2-1 曲轴尺寸和工作性能参数

缸体直径 D 80 mm
曲轴长度 l 196. 85 mm
曲柄半径 R 16 mm
曲柄宽度 2 L 23 mm
曲轴旋转半径 r 23 mm
额定转速 n 3 000 r /min
额定排气压力 P 1 MPa
活塞组件质量 mp 0. 3473 kg

根据曲轴动力学分析，其在工作循环中，驱动

力矩和旋转惯性力恒定不变，连杆力大小随曲轴转

角不断变化，为周期性交变载荷。连杆力的法向分
力和切向分力也随曲轴转角的不同而变化，法向力

产生弯矩作用，引起弯曲应力，切向力产生阻力矩

作用，引起扭转应力。因此，确定曲轴危险工况为
连杆力引起最大弯矩和最大阻力矩两个位置，即法

向力和切向力为最大值时。
第一个危险位置取: a = armax ，n = n，p = p，

即曲轴位于最大法向力 Frmax 的位置，而机器以额定

转速、额定排气压力工作时。
第二个危险位置取: a = atmax ，n = n，p = p，

即曲轴位于切向力 Ftmax 的位置，而机器以额定转

速、额定排气压力工作时。
为确定曲轴位于最大法向力和最大切向力时

的位置，利用数学软件 MATLAB，根据曲轴动力学计
算公式，分别求出曲轴法向力和切向力随曲轴转角

的变化规律及相应曲线图，如图 2-1、图 2-2 所示。
由图 2-1 和图 2-2 中的曲线分析可知，曲轴所

受法向力最大值约出现在 a = 350°处，此时 Frmax =
5 670. 1 N，对应的 Ft = 1 345. 4 N，Fl = 5 828. 1 N;
曲轴所受切向力最大值约出现在 a = 66° 处，此时
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图 2-1 法向力—转角曲线图

图 2-2 切向力—转角曲线图

Ftmax = 4 780. 7 N，对应的 Fr = 1 431. 7 N ，Fl = 4
990. 5 N。

3 曲轴有限元模型的建立

3. 1 模型导入和网格划分

表 3-1 曲轴材料性能参数

材料名称 40 cr

材料密度 ρ 7. 85 × 10 －6 kg /mm3

弹性模量 E 206 GPa

泊松比 μ 0. 28

屈服强度 σs ≥ 785 MPa
许用应力［σ］
［σ］ = σs /n ( n取 2)

392 MPa

3. 1. 1 模型导入
如果直接将模型从 PROE导入到 ANSYS 中，会

存在着几何丢失问题，使模型不完整，影响结果精

度。利用从 workbench 中导入模型存在的优势，将
PROE中完成的曲轴模型另存为 . sat 格式，导入到
workbench中，采用整体自动划分网格方式，然后对
连杆颈、轴承面、锥面等重要曲面采用 mapped Face
Meshing划分方式，并设置不同的单元格大小，最后
导入经典 ANSYS中进行分析。

3. 1. 2 模型简化
对分析结果影响不大的结构做了相应的简化，

忽略了油孔、油槽、非重要倒角圆角等结构。
3. 1. 3 模型单位

ANSYS 本身并不存在单位，而是存在单位系
统，本文将模型单位统为表 3-2 所示。

表 3-2 模型统一单位

力 N
长度 mm
时间 S
应力 MPa
密度 t /mm3

弹性模量 MPa

图 3-1 简化后的曲轴网格划分图

3. 2 曲轴载荷的施加
为得到曲轴准确应力、变形状态及其分布规

律，如何在有限元分析中正确模拟曲轴载荷至关重

要。连杆与曲轴间的接触外载荷，利用将分布面力
转化为节点集中力的等效计算方法［2］; 驱动力矩等

效为一对一对力偶的方法，直接加载到对应的节点

上面; 旋转惯性力则是利用 ANSYS 系统存在的功
能，自动将曲轴角速度转化为力加载到各个节点上。
3. 2. 1 连杆力的施加模拟
曲轴与连杆连接处为非均布载荷，精确地确定

其载荷分布规律变得相当复杂。但在保证计算精
度的前提下，可以用近似的分布规律来替代。根据
传统的方法及有限宽度轴颈油膜压力应力分布规

律，忽略油孔处压力峰值突变的影响，假定力边界

条件为: 载荷沿连杆轴颈轴线方向按二次抛物线规

律分布; 沿轴颈圆周方向 120°角范围内按余弦规律

分布［2］，如图 3-2 所示。
分布函数为:
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图 3-2 沿连杆轴颈分布力

qx，θ =
9Fl

16LR 1 － x2

L[ ]2 cos 3θ( )2
( 6)

式( 6) 中: x = － L ～ L ; θ = － 60 ° ～ 60 ° ;

Fl —作用在轴颈上的总载荷。
利用 ANSYS 具有加载函数载荷的功能，执行

Parameter 菜单下的 Function-Define /Edit 命令编辑
函数并保存( 柱坐标系下) ，然后执行 Function-Read
for file命令将函数文件导入到当前分析模型，以备
加载。以 Force /Moment 加载到 Nodes 方式加载函
数载荷 qx，θ 。其加载原理是: 将总载荷 Fl 按函数

qx，θ 的分布规律分别加载到连杆颈外圆柱面上某个

范围内的节点上。函数载荷加载后的节点显示如
图 3-3 所示。

图 3-3 函数载荷的节点显示

本例研究的工况分别是曲轴转过 66°、350°两
个位置，加载余弦载荷时，相当于曲轴不动，余弦载

荷沿曲轴旋转反方向转 66°或 350°。图 3-4 是两个
工况下函数载荷加载后的径向显示。
3. 2. 2 力矩的施加模拟
扭矩是力和力臂的乘积，在 ANSYS 中 ，施加扭

矩可以等效为施加力，采用将扭矩转换成一对一对

力偶的方法，直接施加在对应的节点上面，力的方

向与圆周相切。图 3-5 是扭矩转化为力偶加载的节
点显示。

图 3-4 a = 350 ° ，a = 66 ° 函数载荷径向分布

图 3-5 扭矩加载的节点显示

3. 2. 3 约束的施加模拟
曲轴以一个圆柱滚子轴承和一个滑动轴承支

撑于箱体中，需要对轴承联接约束进行简化模拟。
本文对轴承圆柱面上的节点限制 X、Velx 两个自由
度，对轴肩端面限制 Z、Velz 两个自由度，从而模拟
出曲轴的旋转运动。
图 3-6 为曲轴转角 a = 350 ° 时，施加了函数载

荷、力矩、惯性力及约束的曲轴有限元模型。

图 3-6 a = 350 ° 曲轴的有限元模型

4 曲轴静态力学性能分析

4. 1 曲轴静强度分析
曲轴的强度影响着系统的可靠性和安全性，如

强度不够，会导致曲轴发生断裂或使用寿命过低现

象。通过 ANSYS 分析可以得到对应的曲轴应力分
布图。图 4-1 Mises 应力分布图反映了曲轴复合应
力分布情况: 曲轴应力主要集中在连杆颈圆角、主
轴颈圆角及施加扭矩的锥面上，根据经验，结果与

实际应力分布情况是相符的。进一步分析可知: 两
种危险工况下，曲轴最大复合应力均出现在轴承圆
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图 4-1 a = 350 ° ，a = 66 ° 曲轴 Mises应力分布

柱面与轴肩间的圆角附近，值分别为 16. 28 MPa 和
15. 73 MPa，远小于曲轴材料的许用应力［σ］ = 392
MPa。可见，当前的曲轴设计静强度完全满足使用
要求，且有较大的优化空间，可以考虑适当减小曲

轴直径，优化曲轴结构设计尺寸，降低曲轴重量和

材料消耗。
4. 2 曲轴静刚度分析

图 4-2 a = 350 ° ，a = 66 ° 曲轴总体位移

曲轴的刚度大小影响系统的工作性能，如果曲

轴的刚度不够，就会大大恶化连杆、活塞等重要零
件的工作条件，影响它们工作的可靠性和耐磨性。
施加集中力后，得到曲轴总体位移图 4-2。图中显
示最大变形发生在曲轴、连杆相互作用的曲轴连杆
颈外圆柱面的上中心点处，即载荷的施加位置。最
大变形值为 0. 012 21 mm和 0. 016 5 mm，属于较小
变形。为进一步验证曲轴刚度的可靠性，分别从弯
曲刚度和扭转刚度两方面进行校核。
4. 2. 1 曲轴弯曲刚度校核
由图 4-3、图 4-4 分析可知: 两个工况下，曲轴在

UY方向的最大变形值为 0. 001 154 mm，即最大挠
度 y = 0. 001 154 mm。对于安装齿轮的轴，其允许
挠度［y］ = ( 0. 01 ～ 0. 03) mn

［4］。式中 mn —齿轮法
向模数。经计算［y］ = ( 0. 012 5 ～ 0. 037 5) mm，因
此有: y ＜［y］。所以，现行设计的曲轴的静刚度是
足够的，还有对其结构尺寸进行优化设计的必要。

图 4-3 a = 350 ° ，a = 66 ° 曲轴 Y向位移

4. 2. 2 曲轴扭转刚度校核对

图 4-4 a = 350 ° ，a = 66 ° 曲轴切向位移

因曲轴锥面与齿轮连接产生扭转力矩，曲轴会

发生扭转变形，如果扭转变形过大，可能引起轮齿

上载荷分布不均，导致轮齿啮合状态恶化，影响传

递效率和系统工作的可靠性，因此，有必要有锥面

轴进行扭转刚度校核。利用 ANSYS分析结果，分别
得到曲轴两种危险工况下的曲轴切向位移结果，如

图 4-4，从图中可见，曲轴锥面轴的最大扭转位均发
生在与齿轮连接处，最大切向位移为 0. 001 087
mm，对应的转角为:

φ = l / r = 0. 001 087 /11. 7 = 0. 93 × 10 －4 rad。
齿轮传动轴的许用扭转角:

［φ］ = 0. 025 ～ 0. 5( ° /m) ［4］。
根据锥面轴长度，经计算，其扭转角度为 φ =

0. 25° /m，满足 φ≤［φ］，可见曲轴的扭转刚度也是
满足使用要求的。

5 结论

通过系统分析往复活塞压缩机曲轴载荷特征，

确定了曲轴在工作循环中的危险点。并用有限元

方法模拟了曲轴载荷的加载，分析了曲轴静态强度

和刚度特性。这种传统分析法和有限元法相结合
的分析方法，相比实验法，因为可以在曲轴设计阶

169936 期 张洪生，等: 基于 ANSYS的微型往复空压机曲轴的静力分析



段全面了解曲轴系统的工作性能，使设计效率更

高，相比传统法，结果更为准确，也为曲轴的优化设

计提供科学的技术依据。本例的分析结果表明: 曲
轴现行设计的静强度、静刚度满足使用要求，且有
较大冗余量，可以通过优化曲轴结构来适当减小曲

轴直径等尺寸参数，从而减少曲轴材料消耗，节约

生产成本。
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The Statical Analysis of a Micro-reciprocating Air Compressor
Crankshaft Based on ANSYS

ZHANG Hong-sheng1，JIAO Wen-hui 1* ，ZHANG Hong-li 2，ZHOU Jia-long3
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［Abstract］ Basing on establishing the mechanical model of crankshaft and connecting rod mechanism in recipro-
cating compressor，the forces of the crankshaft using trditional dynamics analysis method are researched and calcu-
lated the changing regularity of crankshaft dynamic load and dangerous point with MATLAB. After that，the FEM
method was used to simulate the crankshaft load，determining the state of stress and deformation and the state of
static strength and stiffness. The research results ensure the safety and reliability of the part and has a high research
value for optimization of crankshaft.
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