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新型双转子发动机功率传输装置的运动学特性
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摘　要：提出一种基于摆盘和凸轮组合机构的双转子发动机功率传输装置。其结构简单、布置方式完全
对称，平衡性好，能够通过凸轮控制转子的运动规律。为分析和研究该机构的运行特性，通过欧拉法建立该

机构的基本运动学模型，计算出其运行轨迹，凸轮轮廓线等。分析了主要结构参数，如滚子轴线夹角和摆盘

倾角，对其容积变化规律的影响。主要结论如下：滚子轴线夹角越靠近９０°，气缸容积变化幅值越大。摆盘倾
角与容积变化规律是成正比的，对于四叶片活塞转子而言，摆盘倾角最大取值约为６５°。在实际中，滚子轴线
夹角最好取９０°，摆盘倾角要在留出足够叶片活塞厚度的前提下尽量取较大的值。
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　　时至今日，发动机已经过了一百多年的发展。
在这期间，人们创造了各种形式的发动机，如往复

活塞发动机、汪克尔三角转子发动机等，其中最成

功也是应用最广的是传统往复式活塞发动机，虽

然其技术成熟但也存在固有的缺点：功率密度低、

配气机构复杂等［１］。汪克尔三角转子发动机虽

然投入巨大但成效甚微，相比于往复式发动机，除

了密封问题，还有由于狭小的容积腔导致燃烧不

充分，复杂的加工和维修等问题有待解决［２－３］。

然而随着能源危机，空气污染等问题的凸显，未来

发动机要朝着轻型化、高功率密度和高效率的方

向发展［４－５］。

基于上述原因，双转子发动机现已成为研究

的热点，一系列新机型相继推出，如美国的 ＭＹＴ
Ｅｎｇｉｎｅ［６］，俄罗斯的 ＹｏＭｏｂｉｌｅＥｎｇｉｎｅ等，大多数
是基于行星齿轮机构。

本文研究的双转子活塞发动机功率传输装置

在摆盘和凸轮组合机构［７］的驱动下，发动机在输

出轴每转一周时，总共做功１６次，因此可以在不
显著改变发动机整体尺寸、重量以及制造成本的

前提下，实现功率密度、升功率等大幅度的提升，

这一特性有着广泛的应用前景。

本文主要对这种新型功率传输机构的运动特

性进行分析，总结出一些重要参数对其性能的

影响。
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１　新型功率传输机构构成及工作原理

１．１　功率传输机构的构成

功率传输机构包括动力缸组件以及与动力缸

组件相连的差速驱动组件，其中动力缸组件包括

转子１、转子２及其上面固连的滑轨。如图１所
示，转子１和２同轴且呈交错状安装于缸体内。
如图２所示，差速驱动组件包括凸轮、动力轴、摆
盘以及齿轮箱，它们组合形成自由度为１的驱动
组件，凸轮为空心球壳，凸轮上开设有８字形外摆
线槽，动力轴为中部一段为Ｚ字斜轴。

图１　动力缸组件示意图
Ｆｉｇ．１　Ｄｉａｇｒａｍｏｆｐｏｗｅｒｃｙｌｉｎｄｅｒａｓｓｅｍｂｌｙ

摆盘径向布有四个滚子，这些滚子分别与滑

轨和凸轮配合运动，摆盘安设在 Ｚ字轴的斜轴段
上并可绕其转动，摆盘径向相互垂直的四个方向

向外伸出滚子轴，凸轮包裹在摆盘外并可绕动力

轴旋转，凸轮上对称布置四个８字形外摆线槽，滚
子轴上有两个滚子，靠近摆盘的滚子在８字形外
摆线槽上沿凸轮面滚动，位于滚子轴末端的滚子

在滑轨内沿直线滚动。驱动组件的输入端为摆盘

上的滚子，输出端为 Ｚ字轴和凸轮轴。齿轮箱内
装有等速反向器，即两个尺寸一致的大锥齿轮和

两个尺寸一致的小锥齿轮。两个大的锥齿轮分别

与Ｚ字轴和凸轮轴固连。

１．２　工作原理

如图２所示，当发动机的输出轴（Ｚ字轴３）
匀速旋转一周时，Ｚ字轴带动摆盘２绕轴心公转，
齿轮箱驱动凸轮４与 Ｚ字轴做反向同步转动，凸

（ａ）差速驱动组件主视图
（ａ）Ｆｒｏｎｔｖｉｅｗｏｆｐｏｗｅｒｔｒａｎｓｍｉｓｓｉｏｎａｓｓｅｍｂｌｙ

（ｂ）差速驱动组件侧视图
（ｂ）Ｌａｔｅｒａｌｖｉｅｗｏｆｐｏｗｅｒｔｒａｎｓｍｉｓｓｉｏｎａｓｓｅｍｂｌｙ

１ａ第一组滑块组件；１ｂ第二组滑块组件；

２摆盘组件；３输出轴（即Ｚ字轴）；

４八字凸轮球壳组件；５ａ第一组摆盘

滚子组件；５ｂ第二组摆盘滚子组件。

图２　差速驱动组件结构示意图
Ｆｉｇ．２　Ｓｔｒｕｃｔｕｒｅｄｉａｇｒａｍｏｆｄｉｆｆｅｒｅｎｔｉａｌｄｒｉｖｉｎｇａｓｓｅｍｂｌｙ

轮通过其上面的凸轮槽内滚动的滚子轴５约束摆

盘绕中心斜轴自转，方向与其公转方向相反。在

摆盘旋转过程中，滚子轴５ａ和５ｂ间的夹角在输
出轴端面的投影呈周期性变化。在输出轴转过一

周的过程中，摆盘相对于输出轴（Ｚ字轴）的斜轴
段反向自转两周，而滚子轴间夹角输出轴端面的

投影周期变化四次，相当于滑轨１ａ和滑轨１ｂ的
夹角变化四次，也是两个转子间的夹角周期变化

四次，每个转子上有四个叶片活塞，每两个活塞形

成一个容积腔，共有八个这样的容积腔。输出轴

转动一周，每个容积腔周期变化四次，所以一共变

化３２次，相当于做功１６次，大大提高发动机功率
密度。每一瞬间都同时有２工作腔处于做功冲
程，理论上工作更为平稳，从而有效地降低各机械

零件的磨损，并延长发动机的使用寿命。由于在

齿轮箱的驱动下凸轮和 Ｚ字轴反向同步转动，所
以也可以将凸轮作为另一个输出端进行对转输

出，可应用于当下热门的对转浆飞机、舰船和便携

式飞行器等。

·６７·
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２　关键部件运动学建模与分析

２．１　坐标系及相关符号定义

为了描述和确定各构件的位置和姿态，设两

转子顺时针旋转，建立坐标系。

图３　坐标变换及参数示意图
Ｆｉｇ．３　Ｃｏｏｒｄｉｎａｔｅｔｒａｎｓｆｏｒｍａｔｉｏｎａｎｄｐａｒａｍｅｔｅｒｓ

定义相关参数如下：

①转子部件主要结构参数：两转子上相邻叶
片活塞的夹角用δ表示；压缩比（即δｍａｘ／δｍｉｎ）用ε
表示；转子上叶片活塞的宽度角用 β表示；转子１
和转子２上叶片活塞中心线与相邻最近的滑块定
位中心线夹角分别用γ表示（或９０°－γ）；两转子
上相邻滑块定位中心线的夹角用α′表示。

②功率传输机构主要结构参数：摆盘倾角
（即Ｚ字轴倾斜角）用φ表示；输出轴的转动角位
移用θ表示；摆盘绕其中心的自转角位移用 表
示；两组摆盘滚子组件中心线在摆盘转动平面的

夹角用α表示；８字凸轮球壳组件的转动角位移
用ψ表示。

③主要坐标参数：设摆盘中心线与输出轴中
心线相交于点Ｏ，如图３所示以点Ｏ为坐标原点，
过原点以输出轴旋转负方向（在图３中设输出轴
顺时针旋转为正方向）为ｘ轴正方向，在过原点且
垂直于ｘ轴的平面上以原点为起点做两条互相垂
直的射线，分别为ｙ轴和 ｚ轴，坐标系 ｘｙｚ为固定
坐标系。将坐标系ｘｙｚ过原点绕 ｘ轴顺时针旋转
角度θ，得到坐标系ｘ１ｙ１ｚ１，其ｘ１轴与ｘ轴重合，ｙ１
轴与ｙ轴、ｚ１轴与ｚ轴的夹角均为θ，坐标系ｘ１ｙ１ｚ１
为输出轴本体坐标系，也为摆盘公转坐标系。同

样地，将坐标系ｘ１ｙ１ｚ１过原点绕 ｙ１轴顺时针旋转
角度φ，得到坐标系 ｘ２ｙ２ｚ２，其 ｙ２轴与 ｙ１轴重合，
ｘ２轴与ｘ１轴、ｚ２轴与 ｚ１轴的夹角均为 φ，坐标系
ｘ２ｙ２ｚ２为摆盘转动平面坐标系。最后，将坐标系
ｘ２ｙ２ｚ２过原点绕ｘ２轴顺时针旋转角度 ，得到坐

标系ｘ３ｙ３ｚ３，其ｘ３轴与ｘ２轴重合，ｙ３轴与ｙ２轴、ｚ３
轴与ｚ２轴的夹角均为 ，坐标系 ｘ３ｙ３ｚ３为摆盘本
体坐标系。为了描述凸轮球壳的运动及凸轮型线

也需要建立一个坐标系。将坐标系 ｘｙｚ过原点绕
ｘ轴顺时针旋转角度 ψ，得到坐标系 ｘ４ｙ４ｚ４，其 ｘ４
轴与ｘ轴重合，ｙ４轴与ｙ轴、ｚ４轴与ｚ轴的夹角均
为ψ，坐标系ｘ４ｙ４ｚ４即为凸轮球壳本体坐标系。

２．２　运动学模型建立

要建立机构的运动学模型首先要知道各部件

的运动关系，２１节已经建立了各部件的坐标系，
现在需要建立各个坐标系之间的联系，即求出惯

性坐标系与本体坐标系之间的变换矩阵。

从一个坐标系到另一个坐标系的变换可以用

如下形式的矩阵表示［８］

ｘ＝Ａｘ′ （１）
其中，ｘ为惯性坐标系中的矢量，ｘ′为本体坐标系
中的矢量。Ａ为旋转矩阵，也为变换矩阵，其完全
描述了这两个坐标系的变换关系，它包含三个独

立参数。

如图３所示，想要知道摆盘上的点在固定坐
标系ｘｙｚ上的坐标轨迹需要做三次坐标变换，首
先，已知摆盘上的点在摆盘本体坐标系 ｘ３ｙ３ｚ３中
的位置坐标，将其转换到摆盘转动平面坐标系

ｘ２ｙ２ｚ２中，相对而言，摆盘转动平面坐标系 ｘ２ｙ２ｚ２
为惯性坐标系，而摆盘本体坐标系 ｘ３ｙ３ｚ３为本体
坐标系。这两个坐标系之间的关系是坐标系

ｘ２ｙ２ｚ２过原点绕 ｘ２轴顺时针旋转角度 得到坐
标系 ｘ３ｙ３ｚ３，即摆盘本体坐标系 ｘ３ｙ３ｚ３绕 ｘ３轴逆
时针旋转角度得到坐标系ｘ２ｙ２ｚ２。此次转动发
生在ｙ３ｚ３平面，故得到其变换矩阵为

Ａ＝
１ ０ ０
０ ｃｏｓ ｓｉｎ
０ －ｓｉｎ ｃｏｓ











（２）

同理可得，将摆盘上的点在摆盘转动平面坐

标系ｘ２ｙ２ｚ２中的位置坐标转换到输出轴本体坐标
系ｘ１ｙ１ｚ１的变换矩阵为

Ａφ＝
ｃｏｓφ ０ ｓｉｎφ
０ １ ０
－ｓｉｎφ ０ ｃｏｓ









φ

（３）

将摆盘上的点在输出轴本体坐标系ｘ１ｙ１ｚ１中
的位置坐标转换到固定坐标系ｘｙｚ的变换矩阵为

Ａθ＝
１ ０ ０
０ ｃｏｓθ ｓｉｎθ
０ －ｓｉｎθ ｃｏｓ









θ

（４）

于是从摆盘本体坐标系ｘ３ｙ３ｚ３到固定坐标系
ｘｙｚ的总变换矩阵为

·７７·
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Ａ＝ＡθＡφＡ （５）
由式（１）可得出其逆变换，即由惯性坐标系

向本体坐标系的转换，可表示为

ｘ′＝Ａ－１ｘ＝ＡＴｘ （６）
变换矩阵为正交矩阵［８］，其逆矩阵等于其转

置矩阵。

图４　八字摆线轨迹向量图
Ｆｉｇ．４　８ｓｈａｐｅｃｙｃｌｏｉｄｖｅｃｔｏｒ

２．２．１　运动轨迹计算
基于上述坐标变换，现在可以计算摆盘上点

的轨迹。如图４所示，设在摆盘上有一个点 ａ，其
在坐标系ｘ３ｙ３ｚ３上的方向向量可表示为 ｒａ ３，其

在坐标系 ｘｙｚ上的方向向量可表示为 ｒａ ０，则根

据式（５），摆盘上的点的轨迹可用式（７）表示
ｒａ ０＝Ａｒａ ３ （７）

为了让方程更加简化，可以在摆盘本体坐标

系上取点ａ的方向向量 ｒａ ３＝［０　０　ｒ］
Ｔ，由于

摆盘上各点的轨迹形状一致只是相位不同，所以

一个向量可以展现出其轨迹的性质，故将 ｒａ ３代

入式（７）可以得出轨迹矩阵为

ｒａ ０＝Ａｒａ ３＝ｒ
ｓｉｎφｃｏｓ

ｃｏｓθｓｉｎ＋ｓｉｎθｃｏｓφｃｏｓ
－ｓｉｎθｓｉｎ＋ｃｏｓθｃｏｓφｃｏｓ










（８）

根据上述坐标变换过程，凸轮球壳本体坐标

系ｘ４ｙ４ｚ４为本体坐标系，固定坐标系 ｘｙｚ为惯性
坐标系，这两个坐标系之间的关系是将坐标系ｘｙｚ
过原点绕 ｘ轴顺时针旋转角度 ψ得到坐标系
ｘ４ｙ４ｚ４。即凸轮球壳本体坐标系 ｘ４ｙ４ｚ４绕 ｘ４轴逆
时针旋转角度ψ得到坐标系 ｘｙｚ。此次转动发生
在ｙ４ｚ４平面，故得到其变换矩阵为

Ａψ＝
１ ０ ０
０ ｃｏｓψ ｓｉｎψ
０ －ｓｉｎψ ｃｏｓ









ψ

（９）

要将摆盘上的点在固定坐标系 ｘｙｚ中的位置
坐标转换到凸轮球壳本体坐标系 ｘ４ｙ４ｚ４中，根据
变换矩阵的性质得到其变换矩阵ＡＴψ＝Ａ－ψ。

根据式（７）和式（９）将摆盘上点 ａ的轨迹转
换到凸轮球壳坐标系上，即可求出凸轮球壳上８
字外摆线的方程，则

ｒａ ４＝Ａ－ψＡｒａ ３ （１０）
该轨迹即为与摆盘等速旋转时的８字外摆线

中心轮廓型线方程。同理，为了让方程更加简化

也可以取方向向量 ｒａ ３＝［０　０　ｒ］
Ｔ，则根据式

（８）可得
ｒａ ４＝Ａ－ψＡｒａ ３

＝ｒ
ｓｉｎφｃｏｓ

ｓｉｎｃｏｓ（θ－ψ）＋ｃｏｓφｃｏｓｓｉｎ（θ－ψ）
ｃｏｓφｃｏｓｃｏｓ（θ－ψ）－ｓｉｎｓｉｎ（θ－ψ









）
（１１）

２．２．２　夹角关系计算
对于发动机而言，气缸的容积变化规律是极

其重要的参数，能够体现各个冲程的交替规律、活

塞运动和热力循环等。对于本方案发动机，转子

上叶片活塞间的夹角变化规律就能够决定容积变

化。如图５所示，根据所设计的链接关系，转子组
件上的滑块定位槽１和滑块定位槽２分别与功率
传输机构的第一组滑块组件和第二组滑块组件配

合相连，使它们在周向同步转动，所以两个滑块组

件在转子周向的夹角变化就决定了两转子上叶片

活塞之间的夹角关系，而根据第二节的运动设计，

两个滑块组件的夹角是由摆盘上成一定角度的两

（ａ）滚子轴线向量示意图
（ａ）Ｒｏｌｌｅｒａｘｉｓｖｉｃｔｏｒｓ

（ｂ）滚子轴线向量投影图
（ｂ）Ｐｒｏｊｅｃｔｉｏｎｓｏｆｒｏｌｌｅｒａｘｉｓｖｉｃｔｏｒｓ

图５　滚子轴线夹角投影示意图
Ｆｉｇ．５　Ｐｒｏｊｅｃｔｉｏｎｏｆｒｏｌｌｅｒａｘｉｓａｎｇｌｅ

个滚轴在转子转动平面的投影形成的。故摆盘上

两个滚轴的夹角和摆盘与输出轴所成的角度是决

·８７·
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定转子夹角变化，即气缸容积变化规律的关键。

如图５所示，摆盘上滚子组件端点在摆盘转
动平面坐标系ｘ２ｙ２ｚ２上的运动轨迹是一个在 ｙ２ｚ２
平面上以摆盘自转中心，即原点为圆心，滚轴端点

到中心距离为半径的圆。由于存在摆盘倾角 φ，
这个圆形轨迹投影到固定坐标系ｘ１ｙ１ｚ１上为一个
在ｙ１ｚ１平面椭圆轨迹，如果想要得到其跟滑块组
件的夹角运动关系还要将其投影到固定坐标系

上。由于此计算与长度无关，只涉及角度，为减少

不必要的参数不妨设摆盘上相邻的两个滚轴在摆

盘本坐标系ｘ３ｙ３ｚ３上向量的单位向量分别为 ｒ１ ３

＝ ０ ｙ１ ３ ｚ[ ]１ ３
Ｔ
和 ｒ２ ３＝ ０ ｙ２ ３ ｚ[ ]２ ３

Ｔ
，

并且对称于ｚ３轴两侧，其转换到摆盘转动平面坐
标系ｘ１ｙ１ｚ１上的向量为 ｒ１ １＝ΑφΑｒ１ ３和 ｒ２ １＝
ΑφΑｒ２ ３，转换到固定坐标系 ｘｙｚ上的向量为
ｒ１ ０＝Αｒ１ ３和ｒ２ ０＝Αｒ２ ３。如图５（ａ）所示，ｒ１ ３

与ｒ２ ３之间的夹角为α，而其又为单位向量，则相
应地，这两个向量可以表示为

ｒ１ ３＝ ０ －ｓｉｎα２ ｃｏｓα[ ]２
Ｔ

ｒ２ ３＝ ０ ｓｉｎα２ ｃｏｓα[ ]２{ Ｔ （１２）

根据转换关系，则向量 ｒ１ ３与 ｒ２ ３投影到坐

标系ｘｙｚ上的向量为
ｒ１ ０＝Ａｒ１ ３

ｒ２ ０＝Ａｒ{
２ ３

（１３）

如图５（ｂ）所示，滑块组件绕ｘ轴转动，即相邻
两组滑块组件的夹角在ｙｚ平面内变化，ｒ１ １与ｒ２ １

之间的夹角和ｒ１ ０与ｒ２ ０之间的夹角在平面ｙｚ上
的投影即为相邻滑块组件夹角，用α′表示。因此在
二维平面ｙｚ上产生了两个平面向量ｒ１ ｙｚ与ｒ２ ｙｚ，

分别为第一组滑块组件和第二组滑块组件的方向

向量。根据上述分析，这两个向量可表示为

ｒ１ ｙｚ＝

ｃｏｓθｓｉｎ－α( )２ ＋ｓｉｎθｃｏｓφｃｏｓ－α( )２
－ｓｉｎθｓｉｎ－α( )２ ＋ｃｏｓθｃｏｓφｃｏｓ－α( )









２

ｒ２ ｙｚ＝

ｃｏｓθｓｉｎ＋α( )２ ＋ｓｉｎθｃｏｓφｃｏｓ＋α( )２
－ｓｉｎθｓｉｎ＋α( )２ ＋ｃｏｓθｃｏｓφｃｏｓ＋α( )





























２
（１４）

所以，第一组和第二组滑块组件的夹角可以

表示为［９］

　　　α′＝ａｒｃｃｏｓ
ｒ１ ｙｚ·ｒ２ ｙｚ

ｒ１ ｙｚ ｒ２ ｙｚ

＝ａｒｃｃｏｓ
ｓｉｎ－α( )２ ｓｉｎ＋α( )２ ＋ｃｏｓ２φｃｏｓ－α( )２ ｃｏｓ＋α( )２

ｓｉｎ２ －α( )２ ＋ｃｏｓ２φｃｏｓ２ －α( )[ ]２ ｓｉｎ２ ＋α( )２ ＋ｃｏｓ２φｃｏｓ２ ＋α( )[ ]槡 ２

（１５）

　　如图６所示，在圆上ｒ１ ３和ｒ２ ３之间的夹角α
不变，所以ｒ１ ３和ｒ２ ３在圆上所围成的扇形面积Ｓ
不变，又因为ｒ１ ３和ｒ２ ３所在坐标平面ｙ３ｚ３与ｙ１ｚ１
或ｙｚ的夹角始终为φ，由面积射影定理可知，ｒ１ １

与ｒ２ １之间的夹角（即ｒ１ ０与ｒ２ ０之间的夹角）在

平面ｙｚ上的投影面积Ｓ′也始终不变［９］，且其值恒

为Ｓ·ｃｏｓφ。因此在二维平面ｙｚ上产生了两个平
面向量 ｒ１ ｙｚ和 ｒ２ ｙｚ与椭圆围成的扇形面积在 φ
变化过程中始终等于 Ｓ·ｃｏｓφ。所以问题转换为
在椭圆中过中心的一个角，其角平分线由短轴向

长轴转动且保持其与椭圆所围成的扇形面积不变

的情况下，其大小的变化情况。

如图６所示，对于椭圆中一个值固定的角，当
其对角线由ｌ顺时针转动一个微小的角度 Δ至
ｌ′时，设其与椭圆所围面积的面积增量为ΔＳ，其值
等于ΔＳ１－ΔＳ２，其中 ΔＳ１为向量 ｒ１ １一边减小的

面积增量，ΔＳ２为向量ｒ２ １一边增加的面积增量。

图６　滚子中心线夹角投影面积增量示意图

Ｆｉｇ．６　Ｉｎｃｒｅｍｅｎｔａｌａｒｅａｏｆｐｒｏｊｅｃｔｉｏｎｏｆｒｏｌｌｅｒａｘｉｓａｎｇｌｅ

当Δ非常小时，ΔＳ１和 ΔＳ２近似为扇形，所
以由扇形面积公式可得

ΔＳ＝ΔＳ１－ΔＳ２＝
Δ
２（ｒ

２
１ １－ｒ

２
２ １） （１６）

当ｌ由短轴向长轴转动时，ｒ２ １ 始终大于

ｒ１ １ ，即 ΔＳ始终小于零，所以增加的面积 ΔＳ２
始终大于减小的面积 ΔＳ１。因此得出，在中心角
不变的情况下，角的中心线由短轴向长轴转动时，

·９７·
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该角与椭圆所围的面积是逐渐增大的。

所以，要使角与椭圆所围面积恒定不变，则必

须使中心角减小。

故滑块夹角的最大值和最小值分别为

α′ｍａｘ＝α′＝０
α′ｍｉｎ＝α′＝π{

２

（１７）

（ａ）转子最小位置角度示意图
（ａ）Ａｎｇｌｅｒｅｌａｔｉｏｎｓｉｎｔｈｅｍｉｎｉｍｕｍｒｏｔｏｒｐｏｓｉｔｉｏｎ

（ｂ）转子最大位置角度示意图
（ｂ）Ａｎｇｌｅｒｅｌａｔｉｏｎｓｉｎｔｈｅｍａｘｉｍｕｍｒｏｔｏｒｐｏｓｉｔｉｏｎ

图７　转子角度参数关系示意图
Ｆｉｇ．７　Ｒｅｌａｔｉｏｎｓｈｉｐｏｆａｎｇｌｅｐａｒａｍｅｔｅｒｓｉｎｒｏｔｏｒ

如图７所示，根据几何关系，由于本文讨论的
是每个转子上有两个滑轨和四个叶片活塞的情

况，所以可以得出，当其中两个滑轨之间夹角为

α′１时，相邻两滑轨之间的夹角就是对应的 α′２＝
９０°－α′１，同理，两个叶片活塞之间的夹角（δ１和
δ２）和叶片活塞厚度的关系，则

α′１（α′ｍａｘ）＋α′２（α′ｍｉｎ）＝π

δ１（δｍａｘ）＋δ２（δｍｉｎ）＋２β＝
π{
２

（１８）

根据角度之间的关系可以得出

α′＝δ＋β＋２γ （１９）
所以将式（１８）代入式（１９）可得出γ＝２２．５°。

由式（１８）可得如下不等式：α′ｍａｘ（α′ｍｉｎ）≤π，
δｍａｘ（δｍｉｎ）≤π／２，结合式（１９）可得出

α′ｍａｘ＝δｍａｘ＋β＋π／４

　　≤π／２＋０＋π／４＝３π／４
α′ｍｉｎ＝δｍｉｎ＋β＋π／４

　　≥０＋０＋π／４＝π










／４

（２０）

已知压缩比 ε＝δｍａｘ／δｍｉｎ，代入式（１８）和式
（１９），得出

β＝（ε＋１）ε－１α
′ｍｉｎ－

π（ε＋３）
４（ε－１）

（２１）

将式（２１）代入式（１９）即可得出相邻两个叶
片活塞间夹角的变化规律为

δ＝α′－（ε＋１）ε－１α
′ｍｉｎ＋

π
ε－１

（２２）

由式（１９）同样可得出两个相邻叶片活塞间
的夹角变化幅值为

δｍａｘ－δｍｉｎ＝α′ｍａｘ－α′ｍｉｎ （２３）

４　仿真计算与分析

根据上述对转子运动部件的建模，在

ＭＡＴＬＡＢ［１０］中进行编程，得出各参数的特性曲线
并分析相关的量对曲线的影响。

４．１　初始参数

计算用主要参数如表１所示。

表１　仿真的初始参数
Ｔａｂ．１　Ｓｉｍｕｌａｔｉｏｎｉｎｉｔｉａｌｐａｒａｍｅｔｅｒｓ

变量 符号 数值

压缩比 ε １０

摆盘倾角 φ ４５°

滚子中心线夹角 α ９０°

４．２　模拟结果

４．２．１　摆盘上点的位移轨迹
如图８所示，摆盘上的点（即为滚子运动轨

迹）为一种平滑对称的空间曲线。图（ａ）为曲线
的空间三维图，其他三幅图分别是该曲线在ｘｙ，ｘｚ
和ｙｚ平面的投影视图。从曲线中可以看出，滚子
在摆盘公转和自转的过程中一周达到四次极限位

置，这也与滑块间夹角在主轴每转一周过程中的

变化周期一致。

·０８·
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（ａ）轨迹三维视图
（ａ）３Ｄｖｉｅｗｏｆｔｈｅｔｒａｊｅｃｔｏｒｙ

（ｂ）轨迹Ｚ轴侧图
（ｂ）Ｚａｘｉｓｖｉｅｗｏｆｔｈｅｔｒａｊｅｃｔｏｒｙ

（ｃ）轨迹Ｙ轴侧图
（ｃ）Ｙａｘｉｓｖｉｅｗｏｆｔｈｅｔｒａｊｅｃｔｏｒｙ

（ｄ）轨迹Ｘ轴侧图
（ｄ）Ｘａｘｉｓｖｉｅｗｏｆｔｈｅｔｒａｊｅｃｔｏｒｙ

图８　滚子运动轨迹示意图
Ｆｉｇ．８　Ｒｏｌｌｅｒｔｒａｊｅｃｔｏｒｙ

（ａ）八字外摆线三维视图
（ａ）３Ｄｖｉｅｗｏｆｔｈｅ８ｓｈａｐｅｅｐｉｃｙｃｌｏｉｄ

（ｂ）八字外摆线Ｚ轴侧图
（ｂ）Ｚａｘｉｓｖｉｅｗｏｆｔｈｅ８ｓｈａｐｅｅｐｉｃｙｃｌｏｉｄ

（ｃ）八字外摆线Ｙ轴侧图
（ｃ）Ｙａｘｉｓｖｉｅｗｏｆｔｈｅ８ｓｈａｐｅｅｐｉｃｙｃｌｏｉｄ

（ｄ）八字外摆线Ｘ轴侧图
（ｄ）Ｘａｘｉｓｖｉｅｗｏｆｔｈｅ８ｓｈａｐｅｅｐｉｃｙｃｌｏｉｄ

图９　八字摆线轮廓线示意图
Ｆｉｇ．９　８ｓｈａｐｅｃｙｃｌｏｉｄｐｒｏｆｉｌｅ
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４．２．２　八字外摆线凸轮中心线轨迹
凸轮球壳上 ８字凸轮轨迹中心线如图 ９所

示。图９（ａ）为曲线的空间三维图，其他三幅图分
别是该曲线在ｘｙ，ｘｚ和ｙｚ平面的投影视图。滚子
不仅受到摆盘的约束，同时也受到凸轮的限制，这

两个约束使得滚子能够实现图８所示的运动。凸
轮球壳的等速对转也限制了摆盘自转的自由度，

使得本来有两个自由度的摆盘机构以唯一的轨迹

运动。通过跟图８的对比可以看出，滚子在主轴
旋转一周过程中达到四次极限位置，而凸轮只有

两个极限位置，这就说明滚子每转一周要在凸轮

上运动两个来回。

４．２．３　相邻叶片活塞夹角变化曲线
相邻两个叶片活塞分别属于不同的转子，它

们之间的变化就是气缸容积变化。如图１０所示，
在主轴旋转一周过程中，容积变化四次（往复式

活塞是０．５次［１１］），与滚子周期一致，大大提高了

单缸频率，这对提高功率密度是非常有利的。其

变化曲线比较平滑，与往复式活塞发动机类似都

是类正弦曲线，在给定的结构条件下，其变化幅值

能够达到３９°。

图１０　相邻叶片活塞夹角变化规律示意图
Ｆｉｇ．１０　Ａｎｇｌｅｖａｒｉａｔｉｏｎｄｉａｇｒａｍｏｆａｄｊａｃｅｎｔｂｌａｄｅｐｉｓｔｏｎ

４．２．４　关键结构参数的影响
图１１所示为在不同值的滚子轴线夹角 α下

气缸容积变化（即相邻叶片活塞夹角变化）曲线。

如图１１所示，在摆盘倾角 φ不变时，随着夹角 α
的增大，容积变化幅值先增大再减小，在 α＝π／２
达到最大值。

虽然α从０到π／２过程中对应的曲线组（组
Ａ）与α从π／２到π过程中对应的曲线（组 Ｂ）幅
值、周期和变化趋势均一致，但是它们除了极值点

外，并没有重合。其实它们是一一对应的，因为摆

盘是一个整圆，四个转子两两成一条直线，两两滚

图１１　滚子轴线夹角对容积变化的影响示意图
Ｆｉｇ．１１　Ｅｆｆｅｃｔｏｆｒｏｌｌｅｒａｘｉｓａｎｇｌｅｔｏｖｏｌｕｍｅｖａｒｉａｔｉｏｎ

子中心线夹角互为补角，所以除了 α＝π／２外，其
他值所对应的曲线会导致相邻两次容积变化规律

不同，而且越偏离α＝π／２越明显，所以α最好取
π／２。

图１２　α′ｍａｘ和α′ｍｉｎ与α的关系曲线

Ｆｉｇ．１２　Ｒｅｌａｔｉｏｎｓｈｉｐａｍｏｎｇα′ｍａｘ，α′ｍｉｎａｎｄα

图１２所示为滑块组件定位中心线夹角最值
α′ｍａｘ和α′ｍｉｎ与滚子轴线夹角α的关系曲线。α′ｍａｘ
和α′ｍｉｎ均与 α成正比关系。此曲线也同时证明
了图１１所得出的结论。

图１３所示为摆盘倾角 φ与容积变化规律的
关系。随着摆盘倾角φ的增大，α′ｍａｘ逐渐增大，而
α′ｍｉｎ逐渐减小，而且这个趋势是越来越快的。当
然，它们的差值（即容积变化规律）也是增大的。

由于本文所研究的是四叶片转子，所以根据

式（２０），α′ｍａｘ≤１３５°，α′ｍｉｎ≥４５°，所对应的摆盘倾
角φ约为６５°。所以在选择φ时不能超过６５°，才
能保证叶片不受干涉，并且为保证叶片活塞有一

定厚度（强度），摆盘倾角φ要远离６５°。因此，在
实际中既要尽量取较大的摆盘倾角来增大容积变

化幅值，提高燃烧效率［１１］，又要留出叶片活塞的

足够厚度来保证其强度。
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图１３　φ与容积变化规律的关系示意图
Ｆｉｇ．１３　Ｒｅｌａｔｉｏｎｓｈｉｐｂｅｔｗｅｅｎφａｎｄｖｏｌｕｍｅｖａｒｉａｔｉｏｎ

５　结论

１）本文提出了一种基于摆盘和凸轮组合机
构的双转子发动机功率传输装置。其结构简单、

平衡性好；凸轮曲线变化多样，可以适应不同的转

子运动规律。

２）在该机构的驱动下，转子容积变化规律为
主轴每转一周容积变化四次，在理论上大幅提高

了功率密度。

３）滑块组件定位中心线夹角最值 α′ｍａｘ和
α′ｍｉｎ均与α成正比关系。滚子轴线夹角α越靠近
π／２，气缸容积变化幅值越大。在除了α＝π／２外
的其他取值会造成相邻两次容积变化规律不同，

而且越偏离α＝π／２越明显，所以α最好取π／２。
４）摆盘倾角φ与容积变化规律是成正比的。

对于四叶片活塞转子而言，摆盘倾角 φ最大取值
约为６５°。在实际中选取摆盘倾角 φ既要尽量取
较大的值来增大容积变化幅值，提高燃烧效率，又

要留出叶片活塞的足够厚度来保证其强度。
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