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摘要：平面曲轴的Ｖ型８缸发动机最突出的问题是二阶往复惯性力不平衡，在对８Ｖ发动机进行总体设计时考虑
了这个问题，采用了比较完善的两轴平衡方案，但发动机振动仍然很剧烈，因此从理论上对倾覆力矩的性质、数

值、平衡方法、平衡条件等进行了分析，设计了相应的平衡机构，通过对８Ｖ１９０柴油机的整机振动测试，验证了所
采用的平衡分析方法及平衡机构设计方案是正确的，使本来平衡性很差，振动剧烈的８Ｖ机获得了平稳的运行性
能，解决了平面曲轴８Ｖ发动机的振动问题。
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０　引言

在设计某Ｖ型８缸柴油机时，考虑到产品的系
列化、通用化问题，使缸心距、Ｖ形夹角等主要参数
尽量与已经成熟的产品相同，以达到最大限度的利

用现有的生产设备，因此选定Ｖ形夹角为６０°，与１２
缸Ｖ型柴油机相同，Ｖ形夹角确定后，曲轴的形式
也就固定为平面曲轴，即曲拐位于同一平面内。这

种平面曲轴的 Ｖ型８缸机，由于自身结构的原因，
在运转过程中存在着不平衡因素，即二阶往复惯性

力不平衡，在柴油机总体设计时考虑了这个问题，采

用了比较完善的两轴平衡方案，但发动机振动仍然

很剧烈，不仅操作者感觉不适，柴油机一些连接零件

和附件也经常振松甚至损坏。因此，能否解决整机

振动问题，是这种型式的发动机试制的关键。

为此从理论上对平面曲轴发动机振动力源的性

质、数值、平衡方法、平衡条件等进行了分析，并通过
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对８Ｖ１９０柴油机的振动试验获得了验证，使该机获
得了平稳的运行性能，解决了平面曲轴８Ｖ发动机
的振动问题。

１　对平面曲轴发动机主要振动力源
的分析

　　发动机气缸内的气体压力，向上作用在气缸盖
上，通过气缸盖螺钉将力传到机体，使发动机受到向

上的作用力，另一方面，气体压力又向下作用在活塞

顶上，通过连杆、曲柄、主轴承传到机体上，对发动机

产生向下的作用力。上下方向的作用力正好相互抵

消而使发动机保持不动，所以气体压力不会使发动

机上下跳动。

但是气体压力在活塞处产生一侧推力，形成一

力矩，这个力矩将使发动机摇倒，称之为“倾覆力

矩”。

发动机的往复惯性力，其作用情况与气体压力

有相类似之处，显然，由于往复惯性力并不存在有向

上作用在气缸盖上的力，不会出现上下相抵消的情

况，也就是说，往复惯性力最终将通过主轴承使发动

机产生上下跳动的现象［１２］。并且往复惯性力将同

时产生倾覆力矩，使发动机有左右摇倒的趋势。

综上所述，平面曲轴发动机的振动力源主要有：

（１）往复惯性力，使发动机产生上下跳动和左
右摇摆的振动；

（２）倾覆力矩，使发动机产生左右摇摆的振动。
解决平面曲轴８Ｖ发动机整机振动问题，实际

上就是如何来处理这个惯性力和倾覆力矩，以下是

对这两种不平衡因素的具体分析。

１１　对二阶往复惯性力的平衡分析
平面曲轴形式的发动机，往复惯性力的二阶谐

量对发动机的振动影响非常强烈，而其它阶次谐量

的影响很小，以下主要对二阶往复惯性力进行分析。

１１．１　单缸二阶往复惯性力
单缸的二阶往复惯性力可以按下面的公式计

算［３］：

Ｐｊ２＝－ｍｊＲω
２λｃｏｓ２α。 （１）

式中：ｍｊ—活塞连杆的往复运动质量，ｋｇ，Ｒ—
曲柄半径，ｍｍ，ω—曲轴角速度，ｒａｄ／ｓ，α—曲轴转
角，（°），λ—曲柄半径与连杆长度比。
１１２　Ｖ型８缸机的二阶往复惯性力

根据式（１）推导出直列４缸发动机的二阶往复
惯性力，再将两直列４缸发动机的二阶往复惯性力
按Ｖ型机合成，求出Ｖ型８缸发动机的合成二阶往

复惯性力：

∑ｐｊ２＝－４λｍｊＲω
２ｃｏｓγ２（ｃｏｓ２α－ｉｓｉｎ２α）＋

－４λｍｊＲω
２ｃｏｓ３２γ（ｃｏｓ２α＋ｉｓｉｎ２α[ ]）。

（２）
当Ｖ形夹角γ＝６０°时，

∑Ｐｊ２ 槡＝－２３λｍｊＲω
２（ｃｏｓ２α－ｉｓｉｎ２α）， （３）

式（３）表明，当 γ＝６０°时，８Ｖ机二阶往复惯性
力是一个定值旋转的圆矢量，其转向与曲轴旋转方

向相同，转速是曲轴的２倍。
这个二阶往复惯性力是发动机运转时引起振动

的根源之一。因此在设计发动机时，必须设法将其

消除，这是分析研究发动机的振动力源以及其平衡

措施的基本目的［４］。

１２　对二阶倾覆力矩的平衡分析
在试制Ｖ型８缸发动机时，采用了比较完善的

两轴平衡方案，将二阶往复惯性力全部平衡，也不让

它产生附加力矩，但发动机并不像期望的那样平稳，

振动摇晃仍然强烈，将远离曲轴、支撑刚性较差的零

件的振动波形记录下来作谐波分析，发现二阶谐量

所占的比例很大。这个二阶谐量是发动机在对外输

出转矩时，所受到的反力矩，这个反力矩与输出转矩

大小相等，方向相反，使发动机左右摇动，称之为倾

覆力矩。

倾覆力矩是由气缸内气体压力和往复惯性力两

部分形成的，它的实质是发动机输出扭矩的反扭

矩［５］，它是由输出扭矩的不均衡而产生的。

１２１　往复惯性力产生的倾覆力矩
单缸往复惯性力产生的倾覆力矩：

Ｍｊ＝－ｍｊＲ
２ω２∑

ｎ＝∞

ｎ＝１
Ａｎｓｉｎｎα，

Ａｎ：ｎ阶惯性力矩简谐系数。
平面曲轴Ｖ型８缸６０°夹角发动机产生的二阶

倾覆力矩（ｎ＝２）：
Ｍｊ２＝２ｍｊＲ

２ω２ｓｉｎ２α。
１２２　气体压力产生的倾覆力矩

Ｍｇ (＝－ Ｍ０＋∑
ｎ＝∞

ｎ＝１
（ａｎｓｉｎｎα＋ｂｎｃｏｓｎα )） ，

其中，ａｎ、ｂｎ为ｎ阶气体激振力矩简谐系数。
１２３　往复惯性力、气体压力合成的倾覆力矩

将往复惯性力、气体压力产生的倾覆力矩合成，

得到发动机产生的二阶倾覆力矩（ｎ＝２）：
Ｍ２＝（４ｍｊＲ

２ω２－８ａ２）ｓｉｎ２αｃｏｓγ－８ｂ２ｃｏｓ２αｃｏｓγ，

（４）
式（４）表明，惯性力和气体压力产生的倾覆力矩是相
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互抵消的，随着负荷增加（主要是ａ２增加），Ｍ２反而
减少。Ｍ２并非一定值，它随转速的变化而变化，不同
的工况点就有不同的倾覆力矩值。它是发动机在运

转时引起整机左右摇晃振动的主要根源。

２　平面曲轴发动机平衡机构的设计

２１　传统的平衡机构
传统的平衡机构是两轴平衡方案。采用的设计

方法是１００％平衡二阶往复惯性力，并且两个平衡
轴在工作时不产生附加力矩。这对于中、小型柴油

机的设计是允许的，但对于大功率柴油机，如果不考

虑倾覆力矩的影响，柴油机在工作时振动摇晃仍然

强烈，因此设计平衡机构时应同时考虑倾覆力矩，才

能使柴油机运转平稳，达到理想的平衡效果。

２２　新型平衡机构的设计
新型平衡机构的设计思想是：在考虑完全平衡

二阶往复惯性力的同时，还应在柴油机的常用工况

内消除倾覆力矩对柴油机的影响。

２２１　平衡二阶往复惯性力
新型平衡机构见图１。在机体的两侧布置两根

平衡轴，平衡轴长度与机体相同，穿过机体。平衡轴

为偏心结构，见图２。由飞轮端的齿轮系驱动旋转，
转速为曲轴的２倍，经过理论计算和结构设计，使偏
心质量产生的离心力 Ｑ在柴油机运转过程中与二
阶往复惯性力的大小相等，方向相反，能够１００％平
衡柴油机的二阶往复惯性力。

图１　平衡机构示意图
Ｆｉｇ．１　Ｓｃｈｅｍａｔｉｃｄｉａｇｒａｍｏｆｔｈｅｂａｌａｎｃｅｍｅｃｈａｎｉｓｍｓ

图２　平衡轴结构示意图
Ｆｉｇ．２　Ｓｔｒｕｃｔｕｒｅｓｃｈｅｍａｔｉｃｄｉａｇｒａｍｏｆｔｈｅｂａｌａｎｃｉｎｇｓｈａｆｔ

２２．２　平衡二阶倾覆力矩
两根平衡轴为对称布置形式，见图１，当平衡轴

初始安装时的偏转角度θ＝０时，两根平衡轴在旋转
时产生的惯性力完全平衡了二阶往复惯性力，并且

不产生附加力矩。

当两根平衡轴初始安装时分别向内侧偏转了一

个角度，即θ≠０时，两根平衡轴在平衡了二阶往复
惯性力的同时，还会产生一个附加力矩

Ｍｆ＝２ＱＬｓｉｎ２αｓｉｎ（θ－β）。 （５）
该力矩也是以二倍曲轴角速度变化，因此，新的

平衡机构的设计思想是利用附加力矩 Ｍｆ来平衡二
阶倾覆力矩Ｍ２，可让

Ｍ２＋Ｍｆ＝０， （６）
则有：

（４ｍｊＲ
２ω２－８ａ２）ｓｉｎ２αｃｏｓγ－８ｂ２ｃｏｓ２αｃｏｓγ＋

　　２ＱＬｓｉｎ２αｓｉｎ（θ－β）＝０。 （７）
结构参数Ｌ、安装角度 β是在设计平衡机构时

根据发动机的结构选定的，当发动机的负荷变化时，

气体激振力矩简谐系数 ａ２、ｂ２也随之变化，需要对
气体激振力矩进行简谐分析求出不同工况下的 ａ２、
ｂ２，离心力Ｑ可以根据发动机运转时产生的二阶往
复惯性力的大小求出，在某个不变的工况负荷，Ｌ、β
确定后，离心力Ｑ的偏转角θ可以通过式（７）求出，
不仅二阶往复惯性力，二阶倾覆力矩也可以获得完

全平衡。

但发动机的负荷总是要变化的，因此利用平衡

轴的附加力矩欲将所有工况点的二阶倾覆力矩均完

全平衡是不可能的。但却能做到使发动机在常用工

况范围内，二阶倾覆力矩尽可能的小，这样发动机的

运行将是平稳的。

８Ｖ１９０柴油机作为钻井动力，基本上是在１３００
ｒ／ｍｉｎ以及相应的负荷特性点上工作，一旦卸载，按
调速特性转速升高，这是常用工况；若用于发电，则

在１５００ｒ／ｍｉｎ工况下工作。
按上述的常用工况设计的平衡机构，不仅可使

发动机的二阶往复惯性力在所有工况点上都获得全

部平衡，而且，在常用工况范围内，造成发动机左右

摇晃的二阶倾覆力矩也获得平衡，从而使发动机获

得了平稳的运行特性。

３　平衡效果测试

为考核采用此平衡机构后，柴油机的振动水平，

在试验台对平面曲轴柴油机进行了振动测量。

３１　测量方法及测量仪器
按照ＧＢ／Ｔ１２７７９—９１《往复式机器整机振动测

量与评级方法》进行振动测量，并对测量结果评定
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其振动品质。

测量仪器为丹麦 Ｂ＆Ｋ４３２１加速度传感器、
Ｂ＆Ｋ２５１１振动仪。测量前对仪器进行了标定，试验
台架为弹性基础，见图３。

测点布置及测量方向见图４。

图３　振动测量系统框图
Ｆｉｇ．３　Ｄｉａｇｒａｍｏｆｔｈｅｖｉｂｒａｔｉｏｎｍｅａｓｕｒｅｍｅｎｔｓｙｓｔｅｍ

图４　测点布置及测量方向图
Ｆｉｇ．４　Ｌａｙｏｕｔｏｆｔｈｅｖｉｂｒａｔｉｏｎｍｅａｓｕｒｅｍｅｎｔｐｏｉｎｔｓａｎｄｍｅａｓ

ｕｒｅｍｅｎｔｄｉｒｅｃｔｉｏｎ

３２　测量结果
振动测量结果见表１、２。其中，振动烈度（ｍｍ／ｓ）：

Ｖｓ＝
∑Ｖｘ
Ｎ( )
ｘ

２

＋ ∑
Ｖｙ
Ｎ( )
ｙ

２

＋ ∑
Ｖｚ
Ｎ( )
ｚ槡

２

。

Ｖｘ、Ｖｙ、Ｖｚ—分别为３个相互垂直方向上测得的
振动速度有效值，ｍｍ／ｓ；

Ｎｘ、ＮＹ、Ｎｚ—分别为３个方向上的测点数。
表１　１５００ｒ／ｍｉｎ负荷特性振动测试结果

Ｔａｂｌｅ１　Ｌｏａｄｃｈａｒａｃｔｅｒｉｓｔｉｃｓｍｅａｓｕｒｅｍｅｎｔｒｅｓｕｌｔｓｏｆ
ｔｈｅ１５００ｒ／ｍｉｎｄｉｅｓｅｌｅｎｇｉｎｅ

功率／ｋＷ
转速

／（ｒ·ｍｉｎ－１）
振动烈度

／（ｍｍ·ｓ－１）
振动品

质／级

２２５ １５００ １１６９ Ｂ
４５０ １５００ １１８２ Ｂ
６７５ １５００ １１７３ Ｂ
８１０ １５００ １０６７ Ｂ
９００ １５００ １０９８ Ｂ

表２　１３００ｒ／ｍｉｎ负荷特性振动测试结果
Ｔａｂｌｅ２　Ｌｏａｄｃｈａｒａｃｔｅｒｉｓｔｉｃｓｍｅａｓｕｒｅｍｅｎｔｒｅｓｕｌｔｓｏｆ

ｔｈｅ１３００ｒ／ｍｉｎｄｉｅｓｅｌｅｎｇｉｎｅ

功率／ｋＷ
转速

／（ｒ·ｍｉｎ－１）
振动烈度

／（ｍｍ·ｓ－１）
振动品

质／级

１９５ １３００ １０１４ Ｂ

３９０ １３００ ９５６ Ｂ

５８５ １３００ １０５４ Ｂ

７０２ １３００ １１１２ Ｂ

７８０ １３００ １３２８ Ｂ

　　从以上测试数据中可以看出，８Ｖ柴油机在二种
常用工况下的振动烈度都较小，为 ９５６～１３２８
ｍｍ／ｓ，根据ＧＢ／Ｔ１２７７９—９１相应振级为Ｂ级，属于
良好工作状态。

通过上述工作，本来平衡性很差，振动剧烈的

８Ｖ机获得了平稳的运行性能，已可以和平衡性良好
的１２Ｖ机相媲美，通过对柴油机的整机振动测试，
验证了在前面所推证的平衡方法，说明平衡机构设

计方案正确。

４　结论

（１）平面曲轴的Ｖ型８缸机，由于自身结构的
原因，在运转过程中存在着不平衡因素，即往复惯性

力和倾覆力矩，使发动机产生上下跳动和左右摇摆

的振动。

（２）倾覆力矩是发动机在运转时引起整机左右
摇晃振动的主要根源。惯性力和气体压力产生的倾

覆力矩是相互抵消的，随着负荷增加（主要是 ａ２增
加），倾覆力矩反而减少。倾覆力矩并非一定值，它

随转速的变化而变化，不同的工况点就有不同的倾

覆力矩值。

（３）通过合理的设计发动机的结构参数 Ｌ、角
度β，能够使由此而产生的附加力矩用于平衡柴油
机的二阶倾覆力矩。在柴油机常用的负荷工况，如

结构参数Ｌ、β确定，离心力Ｑ的偏转角θ就可以求
出，不仅二阶往复惯性力，二阶倾覆力矩也能够获得

完全平衡。

（４）通过对柴油机的整机振动测试，验证了在
前面所推证的平衡分析方法，说明平衡机构设计方

案正确，解决了８Ｖ发动机的振动问题。
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