
第5卷第1期

1996年3月

上海水产大学学报
]OURNAL OF SHANGHAI FISHER1ES UNIVERSITY 

单缸内燃机的平衡方法

王永属
(上海水产大学， 200090) 

Vol. 5， No.1 

March， 1996 

提 要 本文首先分析单缸内燃机不平衡惯性力的产生，给出平衡方程，并对平衡条件及

常见平衡方法进行分析，着重分析和论证过量平衡的最简单方法，给出仅考虑一级惯性力时正置

和偏置平衡重剩余惯性力的矢端轨迹。此外在考虑一、二级惯性力时，通过数值计算法求出最大剩

余惯性力为最小或最合理方向的条件，这对单缸内燃机的设计和生产均有现实意义。
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1 单缸内燃机惯性力的产生

在往复式内燃机中，引起振动的原因很多，主要因素有: (1)往复惯性力不平衡;(2)离心惯
性力不平衡;(3)进气、压缩、作功、排气四个过程中扭矩的变化川4)气缸内气体的压力变化;等

等。单缸内燃机( 以下简称单缸机〉由于没有多缸机各缸惯性力之间的相互抵消作用，不平衡性

更加明显， 其中往复惯性力和离心惯性力是不平衡的主要因素。

由理论分析知，任何一个"质心保持不动" 的机构，其惯性力是平衡的。对由曲柄连杆机构
组成的单缸机设计成"质心保持不动"是不现实的[Edgar. J. Kates.1965].这将造成连杆过长
和过大，通常需要采用其它实用的平衡方法。

对于曲柄连杆机构，可将其简化为 图l所示
的运动机构，活塞组仅作往复运动，曲轴组仅

作旋转运动，连杆则作复杂的平面运动。在忽略

连杆转动惯量的前提下，又可将其视为随活塞
组同步运动的往复质量和随曲柄同步运动的旋
转质量两部分，这样整个曲柄连杆机构的不平

衡质量就可 简 化为两部分组成:往复质量 mj
(活塞组质量加上连杆转化为 小端的往复质量)
和旋转质量矶时(曲柄组不平衡质量加上连杆
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图1 曲柄连杆机构简图

转化为大端的旋转质量)。旋转质量 mrot可以十 Fig. 1 Crank and connecting rod mechanism 

分简单地在其反方向上加装平衡重予以完全平
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衡，因此F面仅讨论往复质量mj的平衡方法。

令连杆民度为1，曲桐半径为r，À=r/l.曲柄角速度为ω，由图1可知，活塞位移x为

X =rcos8十 �1-À2sin言。
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活塞速度X为
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活塞加速度X为

(2) 

X= -rw2 (cose+ 2 C2ncos2口的

�-rw2(Cose+γcos2e) (3) 

活塞往复惯性力Pj为

Pj =-mjX 
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上述A2n ， B2n ，C2n分别为傅氏级数相应各项的系数。由于二级以上各项对惯性力影响较小， 可

以忽略，所以Pj简化为一级惯性力和二级惯性力之和。此时误差约为0.1% [梁肇基，1983Jo

2 平衡条件及常见平衡方法

视单缸机为一刚体，根据理论力学原理〔吴 镇，1980J.平衡条件〔冯元祯，1984J为

Pji=O (5) 

Mji=O (6) 

考虑在Z方向无惯性力作用，且力均作用在X一O-y平面内，则有内燃机的平衡方程

Pjx=O 

Pjy=O 

(7) 

(8) 

Mjz=O (9) 

因此解决单缸机的平衡问题，就是设法全部或部分平衡掉x，y方向上的不平衡力和Z方

向上的不平衡力矩。

2. 1 双轴平衡法平衡一级惯性力
如图2机构对称布置。1和O2两根平衡轴，以与内燃机转速ω相同的角速度逆向旋转，离

转轴rh处设置平衡质量mb'根据平衡方程有

Pjx=mjrω2cos8-2mbrbw2cOs8 

Pjy=O 

Mjz=O 

(10) 

(11) 

(2) 

选取mrb=jmJr即可完全平衡一级惯性力。



32 t海水产大学学报 5卷

m" w 
y 

w 

01 

O mJ 
X' 

02 

图2 双轴平衡一级惯性力

Fig.2 Balancing first grade inertial force with two axes 

2. 2 四轴平衡法平衡一、二级惯性力

如上方法，在完全平衡一级惯性力的基础是，再对称布置03和04两根平衡轴，以2ω角速

度逆向旋转，离转轴γc处设置平衡质量ffio'根据平衡方程有

Pjx=mjrω2(COSO十Àcos20) - 2mbrbω2COSO - 8m，r ，w2cos 20 

Pjy=O 

(3) 

(14) 

M庐=0 (5) 

À 选取 mhrh= 土rnir，m{' f{'= ←m ，r 即可完全平衡 一、二级惯性力 。，. ， 
8 

2.3 单轴平衡法平衡一级惯性力

如图3机构， 此法为双轴平衡一级惯性力方法的变型， 因两平衡轴的转速大小与曲轴相
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l到3 单轴平衡 」级惯性力
Fig. 3 Balancing first grade inertial force with one axis 

同，可利用曲轴作为，一根平衡轴，直接将平衡质量m"装在其反方向上，设两轴平衡质量回转

基面间短为20 ，根据平衡方程有

Pjx=mjrω2cosf}-2mbrbw2cosO 

Pjy=O 

Mj，=2ombrbω2COSO 

(16) 

(17) 

(18) 
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选取mr ÷rnjr可完全平衡一级'惯性力，但此时由于结构特点所致Zo#O，出现一附加力矩

m川设ìt时应尽可能减小Zo'减小这一影响。

2.4 双轴平衡法平衡一、二级惯性力
作等角速度运动的平衡轴沿x方向分力的变化规律是不变的， 若要平衡不同级的 惯性力

平衡轴需以 一定的 变角速度运动才有可能。
图4为采用偏心滑块机构来实现变角速度运动的 方法，设偏心距为e，K=rb/e，可采用

(a)，(b)两种方案，对方案(a)，有

�， 

(a) <b) 

图4 偏心滑块机构

Fig. 4 Eccentric slide mechanism 

ψ=轨=cos-1[ (-sin2e+cose ./k2-sin2e) /K] 

对方案(b)，有
fP=fPb=sin-1[ksine/ 11 +k2-2kcose] 

平衡轴设置如图2，此时平衡轴的 转角为如产
生如图5所示的力和力偶

法向惯性力 Pn=mbrb扩 (21) 

切向惯性力 PT=m山fP (22) 

惯性力偶 Mk=mbrfψ (23) 

根据双轴布置的对称性及平衡方程 有

Pjx . mjrw2 (cose+ Àcos2e) -2mhrh (fP2COSfP 

-fPsinfP) 

Pjy=O 

(24) 
(25) 

Mjz=O (26) 

选取合适的 m山及 k 值，能尽可能地平衡一级
与二级惯性力。

这里提出两种选择方法和原则
(l)Pjx在。ε[0，2π]内最大值为最小原则，即

Pn PT 

。l

图5 变速运动平衡轴

(9) 

(20) 

Fig. 5 Balancing axis with changing 

rotational speed 
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Pjx= (Pjx man)min 

这样可以保证最严重的不平衡程度在允许的范围内。

(2)Pjx在0ε[0，2π]内平均不平衡程度为最小原则，即

Pjx=(去 f:� I罔P贝jx I刷d耐8)μml

这样可以保证其平缓程度和不平衡程度在允许的范围内。
2.5 偏心联轴节法平衡一、二银惯性力

图6为简化的偏小联轴节，01和O2为传动
轴回转中心，偏心距。102= 2e，c为联接块质

心，c点可沿01，02两轴的滑槽滑动。

根据运动学原理，若01轴的角速度为ω，

则O2轴也以角速度ω 旋转，滑块C绕自身质点

以角速度ω自转且绕0102的中点O以角速度
2ω公转。

利用质量块c倍速 旋转的特点，可对称布

(27) 

(28) 

C 

图6 偏心联轴节简图置两偏心 联轴节，并合理选取偏心距和平衡质

量，可完全平衡一、二级惯性力。 Fig.6 Eccentric couplings mechanism 

3 过量平衡法

上述各种平衡方法都需设置平衡轴，与单

5卷

缸机的结构简单性要求相矛盾，如果在曲柄的 对面直接设置平衡重 ，结构将十分简单，故应用
也 最为广泛。

图7为过量平衡法简 图，平衡重 mb设置于
曲柄正对面超前α角距转轴中心 rb处，设J= IY 

mjrw2， k = mbrb/mjr，仅考虑一级惯性力情况

下，根据平衡方 程 有
PjX = Jcos6-kJcos (6+α) 

Pjy= -kJsin(6+α) 

化简式(29)，(30)可得

(29) 

(30) 

k2Pfx + 2ksinaPμPjy+ (1- 2kcosα+k2)Pfy mb 

一位一cosaHk2J2=O (31) 

w 

图7 过量平衡法简图
3.1 正置平衡量情况

正置情况下，α=0，由式(31)可知惯性力的
Fig. 7 Balancing inertial force with Qver weight 

矢端轨迹为一椭圆。k<O.5时，椭圆长轴在x

x 

轴上，Pjmax=(1-k)J ;k>O. 5时，椭圆长轴在y轴上，Pjmax=kJ ，k=o. 5时，矢端轨迹为一圆，最
大惯性力取最 小值，即(Pjmax)min= J /2。

3.2 偏置平衡量情况
偏置情况下，α:;é:0，由式(31)可知惯性力的矢端轨迹也 为一椭圆，椭圆的 民轴为剩余惯性
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力的最大值Pjm川椭圆长袖相对于x轴转过?角， 结果如下

P jmax = (1 + ，; 1 -4kcosα+4k2)J/2 

ψ=÷a叫2ksima/(2kcosa一1) ] 2kcosα一ω

ψ= 互+ � arctg[2ksinα/(2kcosα-1) ] 2kcosα-1>0 2 ' 2 

cp=士 ? 2Ke osα 一1=。

当k=cosa/2时，最大惯性力 取最小值
(Pjmax)min = (1 + I sinα1)]/2 

4 数值计算法

(32) 

(33) 

(34) 

(35) 

(36) 

35 

采用过量平衡法的单缸机，当同时考虑一级和 二级惯性力时，剩余惯性力的矢端轨迹将不

再是椭圆曲线， 数学表达式复杂，不易借助公式说明其特性，但可以通过数值计算法加以解决。
如图7.根据平衡方程有

Pj x=J[(cos6+Àcos26) -kcos(6+α)J 

Pjl'= --;-kJs.in(6+α〉

合成惯性力的大小 P 及相应方程角?为

P =VPfx+Pfy 
=J ';k2+(cos6+Àcos26)Z一2k(cos6千AcOSze)Cos(8-f的

cp =a rctg(:e，jy /Pjx) 

=a rctg{ksin(Ð+α)/[kcos(8+α)一(cosÐ+Àcos2Ð)J} 
对于确定的内燃机，结构参数λ为

定值，合理选取一系列的k值和 α

值， 可算出相应 的一系列的 P 的最
大值 Pm皿及其方位角cp，进而找出
最大值中的最小值( P max)min及相应
方位角机，同时也找出了相应的平

衡参数k。和 α 。，这就确定了内燃机

承受 的最大惯性力为最小值，并有
助于选择内燃机承受最大惯性力的

有利方位。
计算方法如图8.常见的单缸机

结构参数λ为0.20.0.25.0.30.0.

35.0.40计算 结果如表1所示。其中
J = mjYw2• ko. a。为平衡参数• cp，。为

最大惯性力的方位. 6，。为出现最大
惯性力时的曲柄方位。

(开始)

|tu+口

47 
图8 数值计算方法程序框图

Fig.8 Data calculated method 

(37) 

(38) 

(39) 

(40) 
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表1 单缸内燃机平衡结果
Tab. 1 Balancing resuIts of single cylinder I. C. E. 

CPmax，min ko α。 甲。

0.6177] O. 6 5。 73.06。

0.6601] O. 6 5。 一10.89

0.7000J 0.6 O' 。。

0.7264J 0.7 10' 72.140 

0.7435J 0.7 10' 68.00' 

5卷

。。

950 

7' 

。。

890 

90。

(1)单缸机在结构上比多缸机简单，但由于无多缸机各缸惯性力的相互抵消作用，使其惯

性力的平衡较后者更为困难。

(2)单缸机惯性力的平衡有多种方法，采用平衡轴法可完全平衡一级惯性力或一级和二

级惯性力，但结构复杂。

(3)采用偏心滑块传动机梅和偏心联轴节传动机构，可使普通双轴机构的最大不平衡往

复惯性力进一步减小，合理选择传递参数，可以获得较好效果。

(4)单缸机的过量平衡法最为简单，应充分重视和研究。

(5)仅平衡一级惯性力时，剩余惯性力的矢端轨迹为一椭圆，合理选取k和α，可使最大惯

性力减小和使最大惯性力位于有利的承受方向_t.。

(6)同时平衡一级和二级惯性力时，剩余惯性力的矢端轨迹不再为椭圆，公式法分析较为

困难，可通过数值计算法求出给定λ值时使最大惯性力为最小的k值和α值及剩余惯性力所

处的方位?。

(7)À值越小，最大剩余惯性·力的最小值越小，设计时应尽可能选择较小的λ值。
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BALANCING METHOD OF SINGLE CYLINDER 

INTERNAL-CO岛1BUSTION-ENGINE

Wang Y ong-ding 

CShanghai Fisheries University， 200090) 
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ABSTRACT There are many causes to make the vibration of reciproeating internal 

combustion-engine. The main causes are as follow: (1) no balanced reciprocating inertial 

force; (2)no balanced centrifugal inertial force; (3hwist changing in four processes; (4) 

press changing of gas in the cylinder. Because single cylinder internal-combustion-engine has 

no balance parts as mu1típle cylínder internal-combustion-engine， ít is more clear in no 

balancing. The major affecting factors are no balanced reciprocatíng inertial force and 

centrifugal inertíal foree. After analysing the no balanced ínertíal force of single cylínder 

internal-combustion-engine， the balanced equation were obtained and several usual balancing 

methods were analysed. In these mainly analysing and discussing the over weight method is 

the simplest one. The results are about the balance weight in the opposite and leaning 

opposite direction to balance the first grade no balanced inertial force as well as about 

strongness and direction of the minimal force left no balanced. Otherwise， the problem of 

the first and the second grade inertial force is solved through data calculated mothod. 

KEYWORDS single cylinder. internal-combustion-engine. balance 


