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摘要：采用瑞利法对高速内燃机曲轴扭纵耦合振动进行了研究。将内燃机曲轴等效为连续分布阶梯轴模型，根据

当量轴段以及集中质量的动能和势能关系，通过拉格朗日方程分别建立轴系扭振模型和纵振模型。根据刚度耦合

原理，并考虑轴系强迫激励进而建立了扭纵耦合强迫振动模型。采用谐次分析法对模型求解后，通过与采用三维

振动测量装置对某直列四缸柴油机曲轴自由端的振动信号进行实际测量所得到的结果进行比较，可以发现，扭振

和纵振与实际测量的结果在各主要谐次都保持相当的一致。 
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0  前言* 

自 20世纪初以来，研究人员相继对轴系的三
维振动进行了比较系统的理论及试验研究，对于

单向振动的简单模型来说已比较成熟。实际上，

在任何发动机轴系中，耦合振动是时时存在的，

且由于曲拐本身的力学特点，各种振动之间有着

密切的关系。曲轴纵向振动是由扭振及弯振等耦

合而来的，其本身具有许多潜在的危害，比如它

会激发发动机表面及其附件的振动，从而会使整

机的噪声声压级升高。另外曲轴的轴向窜动过大

会使活塞连杆总成偏离气缸中心，使活塞侧击敲

缸，气缸磨损加剧。还有就是纵向振动会使一些

重要的传动机构，如高压油泵齿轮和配气正时齿

轮的相位发生变化，从而改变了发动机的运行工

况，导致燃烧恶化，有害物排放增加，缸内压力

震荡剧烈。 
对内燃机曲轴的纵扭耦合振动的研究始于 20
世纪 30年代的 DOREY[1]与 POOLE [2]，他们指出

由扭振激发的纵向振动是倍频振动。20世纪 60年
代初期，由于船舶轴系的纵振加剧了船舱的振动，

并引发了一系列故障，才引起人们的注意，开始   
对扭纵耦合的算法进行研究 [3]。20 世纪 80 年代随
着计算机技术的迅速发展，国内开始研究船舶轴  
系的耦合振动[4]，并取得了很大的进展。参考文献

[5-7]详细分析了扭转纵向耦合时同频与倍频耦合
的发生机理与计算模型，并讨论了扭转耦合的升级

连振现象。参考文献[8]运用 Riccati传递矩阵法来
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计算扭转纵向耦合振动，以避免传递矩阵的奇异值

问题。参考文献[9]采用离散质量法以及谐次分析
法对扭纵耦合振动进行了研究，使扭纵耦合振动模

型更具统一性。 
曲轴耦合振动分析的准确性与精度关键在于

模型的建立，以上所述文献分析中一般将曲轴离

散化成若干只有转动惯量而没有实际尺寸的集中

质量，离散的集中质量间由没有质量和惯量的弹

性杆连接。对质量弹簧模型，RAYLEIGH[10]分析

了连接弹簧的质量对固有频率的影响。根据这一

原理，采用更精确的模型来分析曲轴的耦合振动

问题。 

1  瑞利法分析模型的建立 

设有 n段不同断面组成的阶梯轴，如图 1所示。
取第 i 段轴为研究对象。轴段两端的转角分别为   
?i–1和 ?i，位移为 xi–1和 xi，轴段长度为 li，扭转刚

度为 kui，轴向刚度为 kzi，轴段扭转阻尼为 cui，轴段

轴向振动阻尼为 czi，轴段中间有集中质量 mi，其转

动惯量为 Ii，集中质量上的扭转阻尼为 cjuni，轴向振

动阻尼为 cjzi。轴发生扭转时，整个轴段的动能包括

轴段本身的动能和集中质量的动能。 

 
图 1  阶梯轴系结构示意图 

设轴段在整个长度范围内，扭转角度成线性变
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化。因此在距离左端 ?的断面处的转角φ 为 
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= +  (1) 

则该断面处的扭转角速度 
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微小断面的转动惯量 
 2d d d dpA

J r A Iρ ξ ρ ξ= =∫  (3) 

式中 ? ——材料密度 
 Ip ——断面极惯性矩，当轴段为等断面匀质 

轴段时，Ip为常数 
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式中  i p iN I lρ=  

第 i 段轴上中间作用有转动惯量为 Ii的集中质

量(在长度方向无尺寸)，设其转动位移与轴中点的

位移保持一致，因此其扭转角度为 
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故集中质量的转动动能 
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整个轴段的动能为前面两项动能之和为 Ti= 
Ti1+Ti2。经过化简整理得到第 i轴段全部动能 
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整个轴系的动能为所有轴段的全部动能之和为 
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轴段扭转弹性势能 
 ( )d ( )i l

E θ ξ θ ξ= ∫  (10) 

根据拉格朗日方程可以建立第 i段轴的运动方程 
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这就是整个轴系自由振动运动方程。当考虑集

中质量上存在有阻尼，并作用有简谐激励力矩

Tisin(? it)时，系统强迫振动运动方程 
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而当轴段处于轴向变形时，可采取与上述相同

的推导过程，只不过将方程中的扭角 ?换为位移 x，
转动惯量 J换为质量 m，由拉格朗日方程可以建立
整个轴系的轴向自由振动方程 
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式中， i i iU Alρ= ，Ai为断面面积。 

当考虑集中质量上存在有阻尼，并作用有简谐
激励力 sin( )i iF tη 时，系统强迫振动运动方程 
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以上便是系统在激励作用下的强迫振动方程。 

2  内燃机曲轴模型及耦合方程的建立 

2.1  内燃机曲轴模型的简化 
首先要将实际发动机轴系简化为 n 段匀质轴
段，简化方法为以下五种。 

(1) 主轴颈、曲柄销、曲柄臂和盘等分别以各
自直径或当量直径简化到曲轴中心线上。 

(2) 形心中心不在曲轴中心线的曲柄销和曲柄
臂将其对曲轴中心的转动惯量集中到相应的轴段  
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中心。 
(3) 往复质量作用在曲柄销上。 
(4) 皮带轮、齿轮系和飞轮也作为一个集中质
量作用于各自轴段。 

(5) 每个集中质量有绝对阻尼(扭转减振器 
为扭转阻尼，各缸阻尼包括气缸阻尼和承载油膜

阻尼)。 
因此将整个柴油机曲轴简化为 28 段圆轴。在
轴系简化中应使轴系在简化前后的惯量分布和柔

度特征保持不变，因为这会影响轴系的振型变化  
问题，同时，轴系在简化前后的粗细相对关系保持

不变。 
2.2  耦合方程的建立 
当曲柄扭转时，由于曲柄臂的弯曲变形和曲柄

销与主轴颈的中心线轴向收缩，还会产生扭纵耦合

振动，如图 2所示。 

 
图 2  单位曲柄的扭转—纵向耦合变形 

单位曲柄在正反向转矩的作用下，在产生扭转

变形的同时，总要伴随着(或称为耦合)轴向的收缩。
这种收缩是有两个方面造成的，其一是曲柄销的挠

曲变形；其二是曲柄销扭转时产生的相对主轴线的

偏离。 
在耦合振动状态下，其耦合刚度可以表示为耦

合系数与对应刚度的乘积，设扭转纵向耦合系数为

d，则扭纵耦合刚度为 dkz；纵向扭转耦合系数为 ?，
则纵扭耦合刚度为 ?ku。根据Maxwell定理，有 dka= 
?ku。假设系统作用有简谐力矩，对第 i段写出其运
动方程 
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表示成通用的矩阵形式 
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系统的特征方程为 
 2 0λ λ+ + =m c k  (18) 

?即为系统的固有频率。 

上面的特征方程中，当阻尼为 0时，频率为纯

虚数。当阻尼矩阵不为 0时，特征值是复数，即为
复数固有频率。对复数固有频率的计算可采用

Newton-Raphson迭代法求解。下面根据前面的分析

模型来研究实际曲轴的扭转振动。 
2.3  耦合方程的求解 
考虑到轴系只受到曲柄销上的力矩 T 的作用，
在不考虑外部反作用力矩的影响下，可以对其进行

谐次分析 
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因此整个轴系的力矢量表示成为(设发动机有 z
个气缸，分析时谐次成分取前 k 阶) 
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根据式 (20)和 (21)，令系统的解矢量为 =X  
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取不同的 v 值可以得到不同谐次下轴系的扭振位移
矢量。将不同谐次的位移矢量相加即可得到整个轴

系在激励力矩作用下的合成位移，也可得到由扭转

力矩耦合的纵振幅值。 

3  试验结果比较 

为了证明上述分析的正确性，对一直列四缸发

动机曲轴的振动进行了实测。测试仪器的转动轴通

过凸缘盘连接在曲轴的自由端。振动加速度传感器

安装在测振仪框架上用来测量轴向振动，测振仪框

架固定在地基上，加速度传感器只有轴向位移，排

除了弯曲振动和发动机振动的干扰。电磁传感器用

来测出转速波动，得到扭转振幅。图 3为发动机上
传感器位置布置图。 

 

图 3  曲轴振动测量系统布置图 

从图 4和图 5可以看出：计算出的扭振峰值在
6谐次 2 800 r/min 左右，最大扭转角度为 0.46°，而
实测的曲轴扭转位移最大转速为 2 810 r/min，最大
扭转角为 0.43°，差距很小。从图中还可以看出 7
谐次扭转曲线和 8谐次扭转曲线在计算中都有一个
峰值出现，与实测相比虽有一定差距，但能够反映

相同的趋势。存在差别的原因可能是由于计算中未

考虑弯曲振动导致的。 
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图 4  实测的曲轴自由端扭转角位移 

 
图 5  计算得到的曲轴自由端扭转角位移 

图 6和 7为实测的轴向位移和由计算所得扭纵
耦合的轴向位移。 

 
图 6  实测的曲轴自由端轴向位移 

 
图 7  计算得到的曲轴自由端扭纵耦合的轴向位移 

从图 6和 7可以看出计算出的 6谐次曲线的峰
值转速点在 2 800 r/min左右，但实际测量的纵振在

一个较宽的转速范围内有较大的振幅，而且最大峰

值出现在 2 700~2 800 r/min 附近，分析原因可能是
由于弯曲振动导致的，同时测量误差也可能对此有

部分贡献。从图中还可以看到 7谐次和 8谐次两条
曲线都有一个峰值，但峰值大小却与计算不同，说

明此谐次纵振可能部分是由扭振耦合产生的，而还

有一部分是由弯振导致的。因此可以看出，后续工

作中需要对纵向振动进行全面的分析。 
从实测结果与计算结果的对比可以认为：发动

机轴系存在强烈的扭纵耦合振动，所提出的计算模

型能够很好地预测扭转导致的曲轴纵向振动。但同

时也可看出，要全面分析曲轴的纵向振动，必须将

弯曲、扭转和纵向振动相结合，即进行曲轴的三维

振动分析。 

4  结论 

对高速发动机曲轴扭纵耦合振动的瑞利法分

析模型及其求解进行了研究。对比计算结果与试验

结果，可以得到以下的结论。 
(1) 曲轴的纵向振动对整机的振动和噪声辐射
有很重大的影响，为提高发动机的性能、降低整机

噪声需要对轴向振动采取抑制措施。 
(2) 所提出的分析纵向振动的模型和计算方法
合理可行，计算结果与实测结果吻合。 
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