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摘要: 在介绍硅油减振器结构及工作原理的基础上, 采用集总参数法建立了装有硅油减振器的曲轴系统双扭摆型

数学模型. 研究了系统参数 (转动惯量比和阻尼系数比 )对曲轴系统复频响应的影响. 提出一种硅油减振器优化设

计方法, 该方法以曲轴复频响应共振幅值最小为目标. 仿真结果显示:采用优化后的硅油减振器的减振效果更好.
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  自曲轴扭转振动减振器发明以来,其技术和质量

得到不断提升, 现已成为汽车发动机上的必备装置,

并有效地提高了发动机的工作可靠性和使用寿命.

汽车发动机常用的曲轴扭转振动减振器有橡胶

减振器和硅油减振器.硅油减振器由于具有阻尼大、

结构简单、制造容易、性能稳定等特点, 使用范围越

来越广. 研究、开发先进的硅油减振器, 使其更有效

地抑制曲轴扭转振动,是发动机设计和技术创新的

一项重要研究课题.

国内外学者对橡胶减振器进行了大量有价值的

研究, 如文献 [ 1- 6], 但硅油减振器的研究资料还

比较少.文献 [ 7]采用调整硅油减振器组件转动惯

量,使曲轴扭振振幅及扭振应力在允许范围内的方

法,确定硅油减振器的结构参数及硅油的阻尼系数,

所得硅油减振器的减振效果得到试验验证. 文献

[ 8]利用硅油减振器与发动机的特性匹配, 确定硅

油减振器的转动惯量和硅油阻尼, 并对减振器进行

有限元分析、实机测试,结果显示匹配的硅油减振器

可在整个发动机工作范围内, 有效抑制曲轴的扭转

振动. 文献 [ 9]根据曲轴前端允许的最大扭转振幅,

计算出曲轴系统转动惯量比, 并把所得转动惯量比

代入最优阻尼系数公式,得到曲轴系统的阻尼系数,

最终求得硅油减振器的结构参数. 文献 [ 10]利用动

刚度矩阵法,计算并分析装有硅油减振器的曲轴扭

转振动特性,指出存在最优硅油阻尼,当装上具有最

优硅油阻尼的硅油减振器时,曲轴的扭转振幅最小.

本文介绍了硅油减振器结构与工作原理, 采用

集总参数法建立了装有硅油减振器的曲轴系统双扭

摆型数学模型, 研究了曲轴系统设计参数 (转动惯

量比和阻尼系数比 )对曲轴复频响应的影响. 并以

曲轴复频响应共振幅值最小为目标,对硅油减振器

进行优化设计, 求得系统的阻尼系数比、转动惯量

比,进而获得硅油减振器的动力参数. 仿真结果显

示:采用优化后的硅油减振器的减振效果更好.

1 硅油减振器结构与工作原理

橡胶减振器是汽车发动机曲轴上最早使用的一

类扭转减振器, 它具有重量轻、结构简单、成本低等

特点.但随着汽车发展的小型化和高速化, 受到橡胶

低阻尼的限制及橡胶散热差、易出现炭化等现象, 橡

胶减振器逐渐被具有较高黏性阻尼的硅油减振器及

其他结构的减振器所替代.

硅油,俗称聚二甲基硅氧烷, 是一种有机硅黏

液,它具有一般矿物油所不具备的高黏度, 且黏性受

温度变化影响较小.硅油减振器是大功率、高转速车

用发动机曲轴常用的一种扭转减振器.我国最早把

硅油减振器用于船舶发动机和飞机发动机上, 以解

决发动机曲轴扭转振动问题. 随着汽车发动机向大

功率、高转速的发展,在 350马力以上的汽车发动机

上已开始采用硅油减振器.

硅油减振器的结构如图 1所示,由壳体、惯性圆

盘和起轴承作用的减磨衬套等组成.惯性圆盘装在

壳体内, 可绕光滑耐磨的减磨衬套自由转动.惯性圆

盘与壳体间有一定的间隙, 间隙内充满硅油.硅油减

振器的壳体固联在曲轴前端,与曲轴系统一起运动.

当曲轴系统发生扭振时, 由于惯性圆盘转动惯量较

大,它的运动总是滞后于壳体的运动, 此时间隙中硅

油的黏性阻尼就会消耗振动能量,从而达到减弱曲



轴系统扭转振动的目的.

硅油减振器密封较困难,硅油与空气接触吸收

水分时容易变质,减弱减振器减振效果.

1.壳体; 2.惯性圆盘; 3. 硅油; 4.减磨衬套

图 1 硅油减振器结构简图

2 曲轴系统数学模型

减振器设计的传统方法是把所研究的主系统简

化为一个单扭摆,在单扭摆上加装一个减振器,这样

整个系统变为双扭摆系统. 研究双扭摆系统的扭振

特性, 确定硅油减振器的主要设计参数.

图 2为利用集总参数法建立的装有硅油减振器

的曲轴系统双扭摆力学模型. 图 2中, 1部分称为曲

轴系统的主系统, 2部分称为硅油减振器系统. 由于

大部分发动机曲轴系统第一阶扭振阻尼都较小
[ 11]

,

在所建模型中,主系统的阻尼忽略不计.

图 2 曲轴系统力学模型

  图 2中, I、K 分别为主系统的转动惯量和扭转

刚度, 其中 I包括两部分内容:主系统的等效转动惯

量和减振器壳体相对曲轴旋转轴的转动惯量; I1、c1

分别为硅油减振器惯性圆盘相对曲轴旋转轴的转动

惯量和硅油的阻尼系数, 是硅油减振器设计的主要

设计参数; H和 H1分别为曲轴和硅油减振器惯性圆

盘相对静平衡位置的扭转振动角位移; M ( t)为作用

在曲轴系统上的激振扭矩.

根据动量矩定律, 建立曲轴系统振动方程:

I&H+ c1 (H
#
- H

#
1 ) + kH= M ( t),

I1 &H1 + c1 (H
#

1 - H
#
) = 0.

( 1)

在零初始条件下, 对方程组 ( 1)进行拉氏变换, 得到

频率域曲轴系统振动方程:

- IX
2
H( s) + jc1X(H( s) - H1 ( s) )+ kH( s) =M ( s),

- I1X
2
H1 ( s) + jc1X (H1 ( s) - H( s) ) = 0.

( 2)

式中 s= jX,其中 X为激振频率, j= - 1.

引入量纲 1量频率比 l= X /X0 (式中, X0 = k /I

为主系统的固有频率 ), 阻尼系数比 N= c1 / ( 2 Ik ),

转动惯量比 L= I1 /I.对于主系统参数 ( I、k )确定的

曲轴系统, l反映曲轴系统激振源频率大小; N反映

硅油减振器硅油阻尼系数大小; L反映硅油减振器

惯性圆盘转动惯量大小.

把量纲 1量 l、N、L代入方程组 (2)中,得

- l
2
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- l
2
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( 3)

计算并整理方程组 (3),得
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3
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2
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2
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2
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2
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( 4)

式中, H0 ( s) =M ( s) /k为静平衡状态下曲轴系统的

旋转角位移. 则曲轴复频响应 H 0 = |H( s ) /H0 ( s) |,

它反映曲轴扭转振动幅值. H 0的大小由 l和 N、L决

定.当曲轴主系统的参数 ( I、k )和激振频率 X已知

时,H 0的大小由曲轴硅油减振器的设计参数 ( I1、c1 )

决定.

3 硅油减振器优化设计

硅油减振器的设计参数为 I1、c1. 当曲轴主系统

的参数 ( I、k )确定时,对硅油减振器的设计可转化为

确定阻尼系数比 N和转动惯量比 L.

3. 1 曲轴系统参数对曲轴复频响应的影响

H 0的大小由 l、N、L决定.当 N、L已知时,可得到

H 0随 l的变化关系.

3. 1. 1 转动惯量比

设 N= 0108,当 L取不同值时,H 0随 l的变化如图

3所示.图 3中H 0随 l的变化曲线的峰值 (即最大值 )

为曲轴系统在外激振作用下的共振点,反映了在频率

变化的外激振作用下, 曲轴扭转振动的共振振幅,其
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频率 X= lX0为曲轴系统的共振频率.由于发动机的

正常工作频率都要经过曲轴系统共振频率,所以共振

频率越小,对发动机的减振越有利
[ 3]

.

图 3 转动惯量比对曲轴复频响应的影响 ( N= 01 08)

  分析图 3有: 随着 L的增大,曲轴复频响应的峰

值减小;当 L由 0108增加到 012时, 曲轴复频响应

的峰值向左侧偏移;当 L由 012增加到 019时,曲轴

复频响应的峰值向右侧偏移.图 3结果说明: 当主系

统参数 ( I、k )确定时, 增大硅油减振器惯性圆盘的转

动惯量可降低曲轴的扭转振动振幅; 当惯性圆盘的

转动惯量增加到一定值时, 随着惯性圆盘转动惯量

的继续增加,曲轴系统的共振频率增大,这对发动机

的减振不利.

3. 1. 2 阻尼系数比

设 L= 0102,当 N取不同值时, H 0随 l的变化如

图 4所示. 分析图 4有: 当 N由 0102增加到 0109

时,曲轴复频响应的峰值减小, 且向左侧偏移; 当 N

由 0109增加到 014时, 曲轴复频响应的峰值增加,

并继续向左侧偏移; P 点处, 曲轴复频响应与 N无

关.图 4结果说明: 当主系统参数确定时,增大硅油

减振器阻尼可降低曲轴的扭转振动振幅;当硅油减

振器阻尼增大到一定值时, 继续增加硅油减振器阻

尼,曲轴扭转振动振幅反而增加;增加硅油减振器阻

尼,曲轴系统的共振频率减小, 这对发动机的减振

有利.

图 4 阻尼系数比对曲轴复频响应的影响 (L= 0102)

3. 2 硅油减振器优化设计及优化结果分析

加装硅油减振器的目的是抑制曲轴系统的扭转

振动,降低曲轴最大扭转振动振幅是曲轴系统设计

中要考虑的一个重要方面.根据以上分析知: H 0随 l

的变化曲线的峰值反映了曲轴最大扭转振动振幅

(共振振幅 ), 其值的大小依赖于曲轴系统参数 N、L;

当主系统参数确定时, H 0的大小由硅油减振器的参

数 I1、c1确定.故选择使 H 0的共振振幅最小作为设

计硅油减振器的目标函数, 对于主系统参数确定的

曲轴系统是可取的.

硅油减振器优化设计的具体过程可描述为

ob.j : m in(m axH 0 ),

s. t. : 0. 08 [ N[ 0. 5, 0. 08 [ L[ 0. 4.
( 5)

式中, N、L的取值范围依据已发表的文献确定. 利用

M atlab对以上模型进行计算, 得到硅油减振器优化

设计参数: L= 014、N= 01154 3.

当装有不同优化设计方法获得的硅油减振器

时,H 0随 l的变化如图 5所示.图中图线 1为装有以

曲轴复频响应最小为目标设计的硅油减振器曲轴系

统的曲轴复频响应; 图线 2为当频率比 L= 014, 阻

尼系数比按文献 [ 9]中的最优阻尼系数比取值, 即

N= 1 / (2( 1+ L) (2+ L) ) = 01385 8时的曲轴复频

响应;图 3为没加装减振器的曲轴复频响应. 由图 5

得:采用本文优化设计方法设计的硅油减振器,减振

效果更好,且曲轴复频响应的峰值正好经过图 4中

的 P点,即此时的曲轴复频响应共振振幅与硅油阻

尼的大小无关.

图 5 采用不同硅油减振器优化方法时曲轴复频响应

4 小结

曲轴硅油减振器由于具有大阻尼、结构简单、性

能稳定等特点,越来越多地应用到汽车发动机上, 用

来抑制曲轴系统的扭转振动. 文中介绍了硅油减振

器的结构与工作原理, 建立了装有硅油减振器的曲
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轴系统双扭摆数学模型, 研究了系统设计参数对曲

轴复频响应的影响,提出了以曲轴复频响应共振振

幅最小为目标,对硅油减振器进行优化设计的方法.

得出以下结论:

1) 当主系统的参数确定时,增大硅油减振器惯

性圆盘的转动惯量,曲轴系统的扭转振动幅值降低;

但当硅油减振器惯性圆盘的转动惯量增加到一定值

时,若继续增加,曲轴系统的共振频率将增大, 这对

发动机曲轴的减振不利.

2) 当主系统的参数确定, 硅油减振器的阻尼达

到一定值时,曲轴系统的振动水平不再降低, 会随着

硅油阻尼的增加而增加;硅油阻尼增加,曲轴系统的

共振频率减小,有利用发动机的振动控制.

3) 以曲轴复频响应的峰值最小为目标, 对硅油

减振器进行优化设计,所得硅油减振器的减振效果

要优于取相同的惯量比, 而阻尼比按最优阻尼系数

公式确定的硅油减振器.

4) 文中建立的曲轴系统数学模型,为曲轴系统

的研究提供了理论依据; 硅油减振器的优化设计方

法为曲轴扭转振动减振器的设计提供了参考.
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Optim ization Design of the Silicon O ilDamper for the Engine Crankshaft

W ang H ong-yun

( School o f E lectron ic Inform a tion Eng ineering, Guangdong Polytechn ic Norm a lUn iversity, Guangzhou 510665, Ch ina)

Abstract: The configurat ion of the silicon o il dam per w as introduced f irstly. The double pendu lum m odel of the

crankshaft system w ith a silicon o il dam per is deve loped. Then, the effects of the design param eters o f the silicon o il

dam per on the torsional v ibra tion amp litude of the crankshaft w ere analyzed by using the m ode.l An opt im ization

m ethod for determ in ing the design param eters of a silicon oil dam per is presen ted. The proposed m ethod aim s at re-

duc ing the m ax torsional v ibration am p litude o f the crankshaf.t The simu lation show s thatw ith the optim ized damp-

er, the m ax torsiona l v ibrat ion amp litude of the crankshaft w as suppressed.

Key words: crankshaf;t silicon o il dam per; torsional v ibration; optim izat ion design
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