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摘要 建立了发动机曲轴系统扭转振动的集总参数模型，讨论集总参数模型中各个自由度转动惯量、刚度和阻尼

系数的确定方法。利用集总参数模型计算分析曲轴系统的固有频率和在气缸压力的作用下曲轴前端的扭振。实验

测试了一发动机曲轴系统的扭振，并与计算结果进行了对比分析。结果表明，曲轴系统的固有频率和曲轴前端扭振

的计算结果与实测结果较为一致，证明了建立的模型和模型参数确定方法的正确性。曲轴扭振的建模方法和模型

参数的确定方法可用于曲轴前端扭转减振器的设计。
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引 言

扭转振动简称扭振，是发动机等旋转机械轴系

的一种常见的振动形式。发动机曲轴扭转振动计算

可采用集总参数模型和分布参数模型［１１２］
；分布参

数模型又分为直接用于有限元计算的实体模型、框

架 模 型 和 阶 梯 轴 模 型［５６，１３］
。Ｈｏｌｚｅｒ，Ｄｏｕｇｈｔｙ

等［１４，１２］分别建立了曲轴系统的集总参数模型，将各

惯性质量的转动惯量视为常量，采用霍尔兹法和传

递矩阵法分析曲轴的扭转振动。集总参数模型的优

点是物理概念清晰，使用简单，计算方便。Ｂａｇｃｉ，

ＣｈａｎｇＳｅｏｋＨａｎ等
［６，１２］采用有限元方法计算曲轴

的扭转振动，与传递矩阵法相比，该方法耗时长、占

用计算机内存大［１，７］
。Ｏｋａｍｕｒａ

［５］改进了有限元模

型，提出框架模型来计算曲轴的扭振。郝志勇等
［１３］

将弹性波理论应用于曲轴轴系振动问题的分析。

笔者提出了发动机曲轴系统扭转振动分析的集

总参数模型的建模方法，讨论集总常数模型中各个

自由度转动惯量、刚度和阻尼系数的确定方法。利用

集总参数模型计算分析曲轴系统的固有频率和在气

缸压力作用下曲轴前端的扭振。实验测试了一发动

机曲轴系统的扭振，并与计算结果进行了对比分析。

结果表明，曲轴系统的固有频率和曲轴前端的扭振

计算结果和实测结果一致，证明了笔者建立的模型

和模型常数确定方法的正确性，并计算分析在曲轴

前端安装扭振减振器对曲轴系统的减振效果。

 轴系扭转振动的建模

采用集总参数模型建立曲轴系统扭转振动分析

的模型，讨论模型中各个转动惯量、扭转刚度和阻尼

系数的确定方法。

 建模

将发动机曲轴系统简化为集总参数模型时，每

个部件（主轴颈、曲柄臂、曲轴前端）分别简化为两个

具有相同转动惯量的惯性质量和一个扭簧［３］
。扭簧

刚度等于相应部件的扭转刚度，如图１所示。

图１ 曲轴系统部件简化的原则

图 ２（ａ）为一发动机曲轴系统的示意图（连杆及

活塞组件未画出），将图２（ａ）所示的曲轴系统简化为

图２（ｂ）所示的集总参数模型。图２（ｂ）中集总参数模

型各个转动惯量、刚度与图２（ａ）中曲轴活塞系统中

各个部件的转动惯量、刚度的关系为
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其中：爥ｈｕｂ为轮毂绕曲轴中心线的转动惯量；爥牞牉牋牏为

阶梯轴牏绕曲轴中心线的转动惯量；爥牔牐牏为主轴颈牏

绕曲轴中心线的转动惯量；爥牥牏为第牏个曲柄臂绕曲

轴中心线的转动惯量；爥牅牘牏为第牏个曲柄销绕曲轴中

心线的转动惯量；爥牋牉牃牜１为齿轮１绕曲轴中心线的转

动惯量；爥牅牪牓牏由式（３）定义；爥牊牥为飞轮绕曲轴中心线

的转动惯量；牑牞牉牋牏，牑牔牐牏，牑牥牏为相应的刚度；牅牜牏（牏＝１～

１２）为内阻尼系数；牅０牏（牏＝１～４）为外阻尼系数。

图２ 发动机曲轴系统

根据牛顿第二定理，对于图２（ｂ）所示的曲轴系

统建立曲轴系统的扭转振动的微分方程为

┝｛犤

｝＋ ┓｛犤


｝＋ ┛犤＝ ┤ （１）

其中：┝为转动惯量矩阵；┓为阻尼矩阵；┛为刚度

矩阵；┤为激振力矩向量；犤为角位移向量。┓＝┓０＋

┓牜，┓０为外阻尼矩阵，┓牜为内阻尼矩阵；┤＝｛０００

爴１（牠）０爴２（牠）０爴３（牠）０爴４（牠）０００｝
Ｔ
，┤牏（牠）（牏＝１，

２，３，４）分别为作用在 爥４，爥６，爥８，爥１０上的扭矩；犤＝

｛犤１，犤２，…，犤１３｝
Ｔ
。

┝，┓０，┓牜，┛的表达式分别为

┝＝ｄｉａｇ（爥１，爥２，…，爥１３）

┓０＝ｄｉａｇ（０，０，０，牅０１，０，牅０２，０，牅０３，０，牅０４，０，０，０）

┓牜＝

牅牜１ －牅牜１ ０

－牅牜１ 牅牜１＋牅牜２ －牅牜２

－牅牜２ 牅牜２＋牅牜３ 

  

 牅牜１１＋牅牜１２ －牅牜１２

０ －牅牜１２ 牅

熿

燀

燄

燅牜１２

┛＝

牑１ －牑１ ０

－牑１ 牑１＋牑２ －牑２

－牑２ 牑２＋牑３ 

  

 牑１１＋牑１２ －牑１２

０ －牑１２ 牑

熿

燀

燄

燅１２

 模型参数的确定

１２１ 转动惯量

除了连杆、活塞组件和齿轮系之外，曲轴系统其

他部件绕曲轴中心线的转动惯量都可以用ＣＡＤ软

件来确定［４］
。

连杆的质量可以简化为集中于连杆小头的质量

牔爛和集中于连杆大头的质量牔爜，如图３所示。连杆

小头的质量和活塞、活塞环等一起只沿活塞运动方

向做往复直线运动，连杆大头的质量只是绕曲轴做

圆周运动。假设连杆质量为牔牓，则牔爛，牔爜按下列原

则确定［１４］为

牔爛＝ 牔牓爧２燉爧

牔爜＝ 牔牓爧１
烅
烄

烆 燉爧
（２）

其中：爧为连杆长度；爧１为连杆小头到连杆质心的

距离；爧２为连杆大头到连杆质心的距离。

根据动能等效原则，连杆及活塞组件的等效转

动惯量［４，１４］为

爥牅牪牓＝ 牔牜牜
２
＋
１

２
牔牃牜

２
（３）

其中：牜为曲柄半径；牔牜为旋转质量（即连杆大头的

质量牔爜）；牔牃为往复惯性质量（即连杆小头的质量
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牔爛及活塞组件的质量牔牘之和）。

图３ 连杆的等效质量系统

发动机一般会通过齿轮系将动力传递给其他部

件，如图４中的齿轮２，此时要将其他部件的转动惯

量等效到绕曲轴中心线的转动惯量。假设曲轴的转

速为牕１，通过齿轮传递给其他部件的转速为牕２，则其

他部件（齿轮２）等效到曲轴中心线的转动惯量为

爥牋２牉牚＝ 爥牋２
牕２

牕槏 槕１
２

（４）

图４ 齿轮系

１２．２ 扭转刚度

一个部件的扭转刚度可以用有限元的方法获

得。如图５所示，以曲柄臂为例，首先，建立半拐有限

元模型（半拐包括：半个曲柄销、一个曲柄臂和半个

主轴颈）；其次，在曲柄销端面施加全约束，在主轴颈

端面施加扭矩；最后，得到扭转角度，进而可以获得

曲柄臂的扭转刚度。

如果曲轴前端装有硅油扭转减振器，其扭转动

刚度是硅油运动粘度的函数，来自于硅油被挤压时

产生的作用力可以参考文献［４］计算其扭转动刚度。

１２３ 阻尼系数

曲轴系统中的阻尼系数分为两种［１５］
：ａ．由活塞

环、油膜与发动机缸体的接触而产生的、作用于活塞

上，称为外阻尼系数或活塞运动阻尼系数，如图 ２

（ｂ）中的牅０１，牅０２，牅０３等；ｂ．曲轴的结构阻尼系数，也称

为内阻尼系数，如图２（ｂ）中的牅牜１，牅牜２等。

图５ 计算曲柄臂的扭转刚度的模型

１）外阻尼系数
［１５］

记牅０牠为活塞牠的外阻尼系数，则

牅０牠＝ 犪牏爥牏犽 （５）

其中：外单位阻尼系数犪牏的取值范围为００４～００８；

犽＝２π牊；牊＝牕牉燉６０；牕牉为发动机转速；爥牏为相应惯性

质量的转动惯量。

２）内阻尼系数
［１５］

记牅牜牏为惯性质量牏和惯性质量牏＋１之间的内阻

尼系数，则

牅牜牏＝ 犢牏牑牏燉犽 （６）

其中：内单位阻尼系数犢牏的取值范围为００２～００６；

犽＝２π牊；牊＝牕牉燉６０；牕牉为发动机转速；牑牏为两惯性质

量间的扭转刚度。

如果曲轴前端装有硅油扭转减振器，其内阻尼

系数可参考文献［４］确定。

 激振力矩

曲轴系统的扭转振动主是由于曲轴受到气体爆

发压力和往复惯性力的作用产生。单个气缸作用于

活塞的气体作用力为

爡牋＝
π牆

２
牘

４
牘 （７）

其中：牆牘为活塞直径；气缸压力牘为关于曲柄转角犜

的函数，且牘＝牘（犜），犜＝犽牠。

单个曲柄连杆机构的往复惯性力［１４］为

爡牃＝－ 牔牃牃≈－ 牔牃牜犽
２
（ｃｏｓ犜＋ 犧ｃｏｓ２犜） （８）

其中：牔牃为往复惯性质量；牃为活塞的加速度；犧为

曲柄半径与连杆长度之比；牜为曲柄半径；犽＝２π牊；

牊＝牕牉燉６０；牕牉为发动机转速。

图６给出了某发动机转速为３．２ｋｒ燉ｍｉｎ时单缸

的气体作用力爡牋和单缸中的往复惯性力爡牃相应的

气缸压力与曲柄转角的关系曲线。

单个气缸作用在曲轴上的激振力矩［１４］为
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图６ 转速为３．２ｋｒ燉ｍｉｎ时作用在发动机单缸的力

爴＝ （爡牋＋ 爡牃）牜
ｓｉｎ（犜＋ 犝）

ｃｏｓ犝
（９）

其中：犝为连杆摆角。

爴为一个周期函数，图 ７为某发动机转速为

３．２ｋｒ燉ｍｉｎ时作用在曲轴上激振力矩的频谱图

（０５～１０阶）。直列发动机不同气缸作用于曲轴上

的激振力矩相差一个由发火顺序引起的相位角；Ｖ

型发动机不同气缸作用于曲轴上的激振力矩除了与

发火顺序有关外，还与其Ｖ型角有关
［１４］
。

图７ 转速为３．２ｋｒ燉ｍｉｎ时作用在曲轴上激振力矩的频

谱图

 曲轴扭转振动的实测与计算结果

在发动机台架上对一款发动机曲轴系统进行扭

转振动的测试，并将测试结果与所建模型的计算结

果进行对比来验证模型的正确性。

 曲轴扭转振动的测试与分析

在发动机台架上进行发动机曲轴扭转振动的测

试实验，得到发动机曲轴前端扭转振动的角位移用

来评价曲轴的扭转振动。图８和图９分别为同轴度调

节和光电编码器安装的现场照片。

图８ 工装与曲轴连接的同轴度调节

图９ 光电编码器在发动机曲轴上的安装

本次实验在发动机曲轴前端未装扭振减振器

（ＴＶＤ）时，测得的发动机曲轴前端扭转振动的角位

移如图１０所示。由于２阶振动受发动机曲轴系统滚振

的影响很大，因此主要分析４，６，８阶振动。从图１０可

以看出，未装扭转减振器时曲轴前端的４阶扭振在发

动机工作转速范围内不存在共振峰，但６阶振动在转

速４．７ｋｒ燉ｍｉｎ附近存在振动峰值，８阶振动在转速

３．６ｋｒ燉ｍｉｎ附近存在振动峰值，因此可以得到发动机

曲轴前端扭转振动的固有频率约为４７０Ｈｚ，且固有频
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率（４７０Ｈｚ）是引起发动机曲轴扭转振动较大振幅的

主要因素。

图１０ 实验数据曲线

 曲轴前端扭振的计算结果

曲轴系统（不带扭转减振器）集总参数模型各个

自由度的转动惯量，如表１所示；曲轴系统相邻两转

动惯量间的刚度如表２所示。

其他参数如下：

１）点火顺序：１３４２；

２）曲柄连杆机构的参数如下：往复惯性质量为

０４５ｋｇ；活塞直径为００８ｍ；曲柄半径为００３７５ｍ；

连杆长度为０１３１６ｍ；

表 曲轴系统（不带﹥）集总参数模型各个自由度的

转动惯量 （ｋｇ·ｍ
２



）



自由度 转动惯量 自由度 转动惯量



１ ００００３６１３９ ８ ０００３０６６９



２ ０００００１３９８９ ９ ０００１８２２



３ ００００９５２４４ １０ ０００３３６１２



４ ０００３０６６９ １１ ０００１２５９１



５ ０００１８２２ １２ ００００２０５６５



６ ０００３０６６９ １３ ００７６６６６

７ ０００１８２２

表 曲轴系统每两个惯性质量间的扭转刚度

（Ｎ·ｍ·ｒａｄ
－１



）



自由度 扭转刚度 自由度 扭转刚度



１２ ５７８２４７３ ７８ ４４８６００


２３ ４２７０６８０ ８９ ４４８６００


３４ ４４８６００ ９１０ ４４８６００



４５ ４４８６００ １０１１ ４４８６００



５６ ４４８６００ １１１２ ３７３２７５５

６７ ４４８６００ １２１３ １３７８６０９０

３）内单位阻尼系数为００４；外单位阻尼系数为

００５；

４）气缸压力曲线如图１１所示。

图１１ 不同转速下的气缸压力曲柄转角曲线

２２１ 固有频率和振型

若阻尼系数较小，曲轴系统有阻尼与无阻尼扭

振的固有频率、振型近似相等，令方程（１）的阻尼项

和激励项为零，容易求得其固有频率和振型。图１２

为发动机曲轴系统前３阶固有频率和振型。

图１２ 曲轴系统扭振固有频率和振型的计算结果

由测试结果可知，发动机曲轴系统的一阶扭转

振动固有频率的实验值约为 ４７０Ｈｚ，而计算值为

４４５２Ｈｚ，计算结果和实测值的差异不大。误差产生

的原因是曲轴扭转固有频率测试值是从曲轴前端扭

转振动的角位移曲线获得的，由于曲轴系统阻尼存

在会使阶次峰值频率产生一定的干扰。
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２２２ 强迫振动的计算

发动机曲轴系统分别在第４阶次、第６阶次、第８

阶次激励以及总激励作用下，曲轴前端扭转振动的

角位移的计算值和实验值如图１３所示。

图１３ 曲轴前端的扭转角位移计算值与实验值的对比

从图１３可以看出，未装扭转减振器时，在各阶

次激励作用下曲轴前端扭转振动角位移的测试值与

计算值基本一致，尤其是第６阶次激励作用下的振

幅峰值和峰值频率比较接近；而总值的计算结果和

实测值相差较大，这是因为计算值包含的滚振成分

比实验测试值要大。从测试与计算结果来看，曲轴前

端扭转振动中６阶振动对总值的峰值贡献最大，而

在６阶振动时测试值与计算值吻合较好，这从另一

方面验证了计算值与测试值的相关性较好，证明了

所建模型的正确性。

 曲轴扭转振动的控制

从图１２的振型图可以看出，在节点１（即曲轴前

端）处扭转振动的相对振幅较大，而在节点１３（飞轮

端）处扭转振动的相对振幅接近０，这说明飞轮可以

吸收动能而使曲轴相对扭转振幅较小。未装扭转减

振器时曲轴前端扭转振动的相对振幅较大，因此需

要匹配相应固有频率的扭转减振器以减小曲轴扭转

振动的相对角位移。

工程实际中汽油机曲轴前端扭转振动角位移的

单阶值应小于０２°（峰峰值），而总值应尽量接近单

阶值的标准。柴油机由于燃烧较为粗暴，且发动机转

速较低，曲轴前端扭转振动角位移的单阶值一般应

小于 ０３°（峰峰值），总值也应尽量接近单阶值的

标准。

在曲轴系统曲轴前端安装一固有频率为３３７Ｈｚ

的扭振减振器，扭转减振器惯性环的转动惯量为

０００２ｋｇ·ｍ
２
；橡胶刚度为９（ｋＮ·ｍ）燉ｒａｄ；阻尼系

数为 ００４。图 １４为安装和不安装扭转减振器

（ＴＶＤ）曲轴前端的扭转角位移对比图。图１４（ｄ）曲

轴前端扭振角位移的总值只计算比较了２５～１２阶

的振动。

从图１４可以看出，第４阶次的激励作用下，安装

扭转减振器后曲轴系统在发动机工作转速范围内发

生共振，但振动的幅值比较小。第６阶次激励作用

下，安装与不安装扭振减振器均有共振现象，但安装

扭转减振器后出现了两个共振峰，且共振的幅值比

不安装扭转减振器小的多。第８阶次激励与第６阶次

激励作用的效果类似，这完全符合动力吸振器的原

理。安装扭转减振器后，曲轴前端扭转振动角位移的

总值基本上都小于０２°，比不安装扭转减振器时减

小许多，符合工程需求。
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图１４ 安装与不安装扭转减振器曲轴前端的扭转角位移

图１５为安装扭转减振器后的曲轴系统固有频

率、振型图。从振型图可以看出，安装扭转减振器后，

一阶振型从节点３到节点１４处的相对扭转振幅较不

安装扭转减振器大为减小，这从另一方面说明了安

装扭转减振器后曲轴的扭振大为改善。由图１２和图

１５中可以看出，曲轴前端不安装扭转减振器时，在

发动机正常的工作转速范围内，只有一个固有频率

在２００～１０００Ｈｚ内；安装扭转减振器后，在这个范

围内有两个固有频率，一个比原来的一阶固有频率

小，另一个比原来的大。安装扭转减振器后可以认为

曲轴的长度变长了，那么刚度就变小，一阶固有频率

也就减小了。安装扭转减振器改变了曲轴系统共振

的频率，但共振的幅值比不安装扭转减振器小。

图１５ 安装扭转减振器后的曲轴系统固有频率和振型图

 结束语

笔者提出的曲轴系统扭振的建模方法和模型参

数的确定方法可用于曲轴前端扭转减振器的设计计

算，采用技术已经比较成熟的单级扭转减振器对曲

轴系统进行扭振控制。建立了发动机曲轴系统扭转

振动的集总参数模型，讨论集总参数模型中各个自

由度转动惯量、刚度和阻尼系数的确定方法；利用集

总参数模型计算分析曲轴系统的固有频率和在气缸

压力的作用下曲轴前端的扭振。实验测试了一发动

机曲轴系统的扭振，并和计算结果进行了对比分析。

结果表明，曲轴系统的固有频率和曲轴前端的扭振

计算结果和实测结果较一致，证明了建立的模型和

模型参数确定方法的正确性。
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