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摘要

环境污染和能源匮乏的问题日益严重，混合动力汽车逐渐成为了当今汽车工

业发展的主流方向。在混合动力汽车的开发过程中，出现了很多崭新的振动噪

声问题。这些问题是由于混合动力汽车特殊的工作模式和结构造成的，其中发

动机启动与停机时的振动噪声问题成了混合动力汽车中需要解决的重要振动噪

声问题之一。

本文首先通过发动机冷启动振动噪声试验对发动机启动过程的振动噪声问

题进行了初步的研究，对发动机启动振动的试验数据在时域和频域进行了分析。

发现发动机启动过程可以分为电机拖动阶段与初始点火阶段两个过程。在启动

过程中发动机的振动呈现出了强烈的非稳态现象，与发动机怠速稳定时的振动

迥异。

理论分析方面，根据发动机启动振动的理论模型在Matlab／Simulink下建立

了二自由度的台架系统振动动力学仿真模型。根据发动机启动振动的激励来源

分为转矩子模型和不平衡惯性力模型，转矩子模型由单缸转矩模型推导出四缸

转矩模型，包括活塞曲柄连杆机构模型、缸内气体压力力矩模型等等。同时对

部分模型参数进行了辨识。仿真的结果验证包括单缸转矩、四缸转矩、惯性力、

发动机转速以及测点的振动加速度验证。仿真结果和试验结果的对比证明了模

型的正确性。

在模型J下确的基础上进行了包括初始活塞位置、活塞与气缸壁摩擦系数、活

塞组件质量以及发动机转矩上升率对于发动机启动振动的灵敏度分析，并就上

述参数提出了最优控制点。

最后关于进一步的工作方向进行了简要的讨论。

关键词：发动机启动过程，振动与噪声
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Abstract

Upon the requirements of environment protection and energy saving，hybrid

electric vehicle(HEY)has become the future trend of the automotive industry．

During the development of HEV,many new noise and vibration problems(NV)come

up．Most of these new NV issues are caused by the extraordinary structure and unique

function mode of the HEV One of the main NV issues iS the noise and vibration

phenomenon during the engine start／stop process．

To investigate this problem，an engine starting vibration and noise experiment is

carried out based on the test bench．After the data analysis in both time and frequency

domains，it is found that the engine start process could be divided into two phases，

which ale cranking phase and initial ignition phase．The vibration phenomenon

during the engine start process possesses obvious non—stable behavior,widely

different from the vibration during the idle process．

In the theoretical research，a two-degree of freedom vibration model is set up to

simulate the vibration under the software environment of Matlab／Simulink．To

determine the impulse of the vibration，sub—systems of engine torque and imbalanced

inertial force ale created，which further include single-cylindermodel and the derived

four-cylinder model．After the validation of the simulation results，the effectiveness of

some parameters is analyzed．

Finally,some problems requiring further research ale discussed．

Key words：Engine start，noise and vibration
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第一章绪论

1．1课题研究的背景

第1章绪论

目前世界汽车工业可持续发展所面临的两大难题是环境污染和石油资源匮

乏，环保和节能是21世纪汽车技术的一个重要发展方向。混合动力汽车(Hybrid

Electric Vehicle，简称HEV)正是具有低污染和低油耗特点的新一代清洁汽车。

混合动力汽车是传统内燃机车辆和电动车辆的有效组合，它继承了电动汽车低

排放的优点，又发扬了石油燃料比能量和比功率高的长处，显著改善了传统内

燃机汽车的排放和燃油经济性。Ⅲ乜1

世界汽车工业在其发展100多年内，虽然在节能、污染、排放和其他若干

方面都取得了显著的改善和长足的进步，但是其尾气排出的污染物仍是当今地

球大气的主要污染源。解决汽车尾气排放问题是发展汽车工业的当务之急。混

合动力汽车的发动机经常工作与排放性能较好的中等负荷区域，可最大限度地

降低汽车有害气体的排放。

据预测地球上现已探明的石油储藏量只能够人类充分使用40-50年。由于

传统汽车的后备功率较大，而发动机大部分时间(尤其在市区行驶时)是运行

在中小负荷的低效率区，这不可避免地导致汽油油耗上升。因此，开发低油耗

的混合动力汽车具有非常现实和深远的意义。

为了减少汽车的废气污染，同时也为了节省不可再生的宝贵石油资源。各

国的排放法规同趋严格。1993年美国成立了“新一代汽车联合体(Partnership

for a New Generation of Vehicles，简称PNGV)”，由美国政府牵头，组织了

三大汽车公司、国家实验室和各国立大学共同开发能将燃油经济性提高3倍以

上，又能达到2004年排放要求，且能以现行成本生产的新一代汽车。而混合动

力汽车『F是具备上述要求的新一代车辆。乜，

自70年代石油危机之后，美国以及欧洲一些国家就开始对电动汽车(Electric

Vehicle，简称EV)进行研究开发，但由于电动汽车的电池技术还没有取得突破

性进展，因而电动汽车距离市场化的目标仍然有一定的距离。80年代开始对混

合动力汽车进行研究，到90年代以后，对混合动力汽车的研究逐步得到发展。
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由于混合动力汽车比传统内燃机汽车更清洁，又弥补了电动车辆行驶里程短等

缺点，而且能源多样化，相信在不远的将来，混合动力将成为路面交通运输车

辆动力的主流方向。∞，

混合动力电动汽车是指在一辆汽车上同时配备电力驱动系统和辅助动力单

元(Auxiliary Power Units，简称APU)的汽车，其中APU是燃烧某种燃料的原

动机或由原动机驱动的发电机组。混合动力电动汽车将原动机、电动机、能量

储存装置(蓄电池)组合在一起，以实现它们之间的良好匹配和优化控制，这

样可充分发挥内燃机汽车和电动汽车的优点，避免各自的不足，达到低排放和

低油耗的目的。H，

1．2课题研究的意义

然而混合动力汽车的出现带来了很多新的振动噪声问题。而汽车的噪声和

振动对汽车的乘坐舒适性有着很大的影响，对混合动力汽车是否能在市场上畅

销起着关键性的作用。因此，在开发混合动力汽车的工作中，改善噪声和振动

性能(Noise andVibration)是至关重要的。

丰田是从事混合动力汽车开发工作最早的公司，也是技术最为成熟的。以

丰田的普锐斯(Prius)为例，Prius上搭载的带THS系统(Toyota Hybrid system)

的发动机，它具有高膨胀比的阿尔金逊循环系统、较低的发动机转速以及低摩

擦损失⋯b1。轻载时，在低热效率区域内发动机停止工作，汽车仅由一个电机驱

动。发动机可以在低速、大扭矩范围内工作。这些特点在提高效率的同时，也

带来了新的噪声与振动问题。这些问题主要包括：发动机频繁启动／关闭所引起

的汽车振动、发动机低速时由于扭矩波动产生的车身振动和嗡嗡(drone)噪声、

电机／发电机振动和噪声等畸1。表1．1列出了以Prius为代表的混合动力汽车中为

了改善燃油经济性和汽车动力性的技术，以及这些技术所带来的新的相关振动

噪声问题。【5】【钔口1

2
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表1．1混合动力汽车的噪声与振动问题¨

改善燃油经济性／动力性能的技术 THS I THS 高功率THS 相关的振动噪声问题

代 Ⅱ代 Ⅱ代

发动机 高膨胀比循环 、l √ 发动机运转噪声

效率改 降低摩擦损失 0 0

进

优化的 发动机低转速、 t - - 发动机低转速时出现

发动机 大扭矩_T作 的嗡嗡噪声与振动

工作区 汽车停止时，发 t J - 发动机启动与停机过

域 动机停止工作 程的振动

轻载荷范围内， - ● - 电机的电磁噪声

燃 作为电动车驱动

动油

力经
能量回 电机I发电机制 √ ● √ 制动能最I叫收时产生

性济
收 动能量H收 的电磁噪声

能性 高压电 蓄电池电压增大 - - 升压电路系统的噪声

输送

电动四 后电机驱动及制 √ 后电机部件的振动和

轮驱动 动能量|日I收 噪声

高功率、 齿轮减速，提高 √ 制动能凝l旦l收时(频

紧凑型 电机转速 率变化)产生的电磁

电机／发 噪声

电机

如表1．1所示，从启动到低速运行时电机驱动引起的汽车振动和制动过程中

能量回收时产生的电机的电磁噪声成为需要关注的新的NV问题之一。研究发现

这两个问题与电机转动的第24阶分量(第6阶电磁角X4对南北电极)有很大关系，

而产生第24阶分量的主要原因是因为电机中高阶磁通量引起的扭矩波动。丰田

通过控制电流并且改变转子定子电磁设计原理，可以有效地降低扭矩波动。对于

结构噪声，通过优化电机外壳以及转子定子的振动特性就可以降低电磁噪声晦1。

此外，发动机在低速运转时的嗡嗡噪声和车身振动也是需要解决的问题。丰

忏l在发动机与变速驱动桥之间安装一个扭振减振器，它采用了优化设计技术，这

种减振器应用以后可以达到低扭转刚度和大扭转角，使得整个传动系的扭转共

振频率降低，从传动系到车身的输入扭矩也降低。装上一个动态减振器并且优

化发动机支座系统的弹簧恒定量，可以降低从传动系到车身的输入扭矩。发动

机工作扭矩区域优化在合适的燃油经济性区域内。最后的结果是汽车低速行驶
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时嗡嗡噪声不会给乘客带来不舒服的感觉。

另外，丰田开发的新一代THS系统THS II拥有更佳的燃油经济性和动力性。

THS II的基本结构与THS I相同，然而THS II增加了一个升压电路系统，它可

以使动力电压提高到500V，提高功率和效率。这个电路系统由一个电感线圈和

～个交流转换电路组成。当蓄电池电压通过此系统增大时在交流转换电路内完

成的高频率转换会在电感线圈内产生一个交流磁场，随之出现了磁致伸缩、磁

芯的膨胀和收缩以及线圈振动现象。从升压电路系统产生的辐射噪声和振动成

为汽车内外高频率噪声的噪声源使车内的乘客感觉很不舒服。因此，降低由升

压电路系统内的辐射噪声和振动引起的高频率噪声也成为了混合动力汽车中新

的NVH课题州8埘㈨。

除了上述问题以外，发动机频繁启动／关闭所造成的振动噪声问题尤其突出

口m3。而这同时也是本论文研究的主题。

在传统内燃机汽车上，发动机启动过程中也会发生振动与噪声现象，并对汽

车造成很强烈的振动与冲击，同时影响车内外噪声。但是由于传统内燃机汽车

在一次旅行中通常只有一次发动机启动过程，人们往往会忽略该问题，而重点

关注汽车行驶过程中的怠速和加速的振动与噪声问题。

但是，对于混合动力汽车而言，发动机的工作模式与传统的内燃机车相比存

在很大的区别，主要表现如下：

(1)发动机和电动机既可以联合驱动车辆，也可以单独各自进行驱动；

(2)在低速、怠速等工况下，由于发动机无法在理想的区域工作，发动机

会停机而采用纯电动方式驱动；

(3)在加速、爬坡等动力需求较高的工况下，发动机会重新启动以满足动

力输出。

因此，在混合动力汽车的工作模式下，发动机在一次旅行中会根据车辆行

驶需求以及动力系统的工作状态发生多次的启动和停机过程。因此，发动机频

繁启动和停机过程中伴随的振动与噪声问题就自然成为了混合动力汽车中需要

认真对待与解决的重要振动噪声问题之一。

1．3国内外研究现状

4
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尽管人们最早对发动机振动噪声的研究要追溯到上世纪20年代，发展到现

在减振控制和隔离振动的技术都已经非常成熟，然而长期以来，这些研究针对

的都是发动机稳态运转的工况下。毕竟在传统的内燃机车辆上，影响乘坐舒适

性和声学环境的主要振动噪声源都来自于车辆行驶时稳定或者怠速工况运行下

的发动机。人们对于发动机启动／停机瞬态过程中所产生的振动都予以了忽视。

1．3．1传统发动机振动及控制研究现状

工业革命以后，自从1876年第一台发动机问世以来，工业和运输业中广泛采

用它作为原动力，经过一百多年的不断更新和发展，发动机已经在人类的生活

和生产活动中产生了巨大的影响，尤其在交通运输上占据了突出的地位。

往复活塞式发动机又是在车辆和船舶上应用最广泛的。它的工作特点是周

期性对外作功，发动机曲轴每回转一周(二冲程发动机)或两周(四冲程发动机)

完成一次工作循环。每个气缸每一个工作循环进行一次燃烧过程，因此，发动

机主要零部件承受周期性交变载荷的作用，这就是引起发动机振动的主要激励。

发动机剧烈的振动使发动机本身零部件受到剧烈的冲击，导致发动机本身机件

的破坏，尤其是连接部位处等地方将会由于疲劳而很快地损坏；发动机的振动

还将影响配气相位和喷油泵供油提前角，从而使发动机的工作性能恶化，降低

发动机的使用寿命和运行的可靠性。此外，发动机的振动激励力或力矩通过支

承传递给车体或周围环境，造成了车体或周围环境的振动，同时辐射出很大的

噪声，严重影响着周围工作人员的身心健康，所以常常要求对发动机的振动进

行减振和隔振处理。⋯卜n钉

发动机振动控制的途径大致可分为：削弱激振源、避免共振、减振和隔振。

削弱激振源是降低发动机振动的基本途径。

(1)振源控制是降低发动机振动危害的根本途径，它贯穿于发动机设计、

制造乃至使用的全过程。发动机工作的振动激励主要包括幽燃烧产生的扭矩波

动和机构部件运动的不平衡惯性力。为减小由活塞上的燃烧压力产生周期性力

施加在曲轴上而产生波动的扭矩，在金属轴套和皮带轮之间加上橡胶隔振板，

组成扭转减震器，以抑制扭矩波动。当曲轴转速稳定时，扭力减震器与之同步

转动。当发动机转速改变，如加速、减速时，产生扭矩波动，这时扭转减震器

就会使橡胶隔振板扭转，以保持现有转速，达到吸收振动的目的。飞轮将发动
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机扭矩波动作为惯性保持从而减小扭矩波动，使发动机转动平顺。另外，转动

部件的不平衡，如曲轴、飞轮、皮带轮等这些转动部件中的任何不平衡，都会

成为振动力。因此为了保证发动机有良好的动力学性能，减少或削弱发动机内

部的激振源，改善内燃机的平衡性能、设计动力学性能好的运动件系统以及提

高零部件的加工装配精度异常重要。随着发动机高速化、轻量化的发展，对内

燃机平衡性能的要求越来越高，人们对内燃机平衡的研究也逐渐深入，主要从

平衡结构的设计方面、不同结构参数对平衡性能的影响方面以及激励平衡的计

算方法方面进行了研究。

(2)其次，通过改变内燃机结构的设计参数来调整系统的固有频率，可以

避免结构共振，以改进系统的振动特性。如通过对机体的模态分析和有限元计

算，研究机体的固有频率和振型。根据激励成分的分析，确定机体的低阶固有

频率范围应用灵敏度分析的方法找出结构的最有效修改部位。削弱激振源和避

免共振首先应从设计阶段进行考虑，要在内燃机的整体设计中贯穿系统工程的

思想，充分应用现代设计方法，如有限元设计、可靠性设计、稳健设计、优化

设计、计算机辅助设计，以及智能系统和专家系统设计。

(3)实际中经常会有共振无法避免的情况，只能设法降低其共振强度，这

种方法称为隔振或者消振，可通过增加系统阻尼以消耗共振能量，或采用动力

吸振器达到减振目的；虽然通过减小干扰力、防止共振等措施可以控制发动机

的振动，但要完全消除是不可能的，故还需要采取隔振措施来控制振动的传递

率，减小振动对周围环境的危害。

隔振的措施很多，比如说传统发动机上所用的橡胶弹性支承，结构简单成

本低且性能可靠，但也存在明显的缺点。

而液压支承系统是传统橡胶支承与液压阻尼组成一体的结构，在低频范围

内能提供较大的阻尼，对发动机大幅值振动可以起到迅速衰减的作用，在中高

频时具有较低的动刚度，能有效地降低车内的振动与噪声。

此外，减振措施还包括采用发动机振动控制装置，其中包括被动式控制、

半主动式控制和主动式控制等。u¨

被动式控制由于无需输入外部能量并且结构简单成本低，是目前常用的振

动控制系统。其中液压式减振系统性能较好被动式液压减振系统的结构类型有

多种，如两室式包括简单式、惯性贯通式、解涡式、液柱共振式、多室式包括

多液室式、液气式。由于这种控制系统在工作过程中不能调节阻尼大小，可抑
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制的振动频率范围较窄，因此减振效果仍然十分有限。

半主动减振控制是指可根据输人信号如发动机激励、路况、车辆的行驶状

态和载荷等利用低功率作动器调节系统参数，来优化系统动力学特性，实现最

佳减振的目的。目前半主动式控制常采用开环控制系统，应用开关式控制或分

段式控制策略，因而在发动机的随机激励和其他外界激励的作用下使得减振系

统具有强的非线性动力特性。

主动式控制减振系统是控制单元利用作动器来抑制响应点产生所的振动，

以实现最佳减振效果的控制系统。主动控制减振系统多应用线性实时优化调节

技术，采用闭环控制。目前大多数采用流体传动控制或伺服电机驱动式控制。

此外还有一种电磁式有源控制吸振器，将有源吸振器与被动隔振技术相结合，

实现了对内燃机基频振动的跟踪消减主动控制的方法很多，在发动机上目前主

要采用最优控制法和自适应控制法。
k

1．3．2发动机启动停机振动及控制研究现状

以上简要介绍了传统发动机振动控制的研究发展现状。然而针对发动机频

繁启停所引起的振动噪声问题，国内所做的研究还基本处于空白的阶段，尚未

检索到相关公开文献。

在国外，混合动力汽车的先驱丰田Toyota公司是最早也是最系统对混合动

力汽车振动噪声问题进行研究的，福特公司近年来也专门就混合动力汽车发动

机启停所引起的振动作了较详细的研究。

2001年丰田公司就丰田混合动力系统I(Toyota Hybrid System I)的振动问

题进行了第一次系统的研究Ⅲ。研究结果表明，发动机启动过程中的振动可以分

为两个阶段：第一阶段是在电动机带动发动机从停止启动，直到发动机到达一

定转速后发动机点火的阶段，称为电机拖动阶段(Cranking Phase)，在这一阶段所

产生的振动主要激励源来自于启动反作用力和气缸内的气体压力；第二阶段是

在发动机第一次点火以后直到稳定运行的阶段，称为初始点火阶段(Initial

Combustion Phase)，在这一阶段内，主要的激励源则是迅速上升的发动机转矩。

试验研究表明，进气阀延时关闭有助于降低第一阶段气缸内压力的波动，进而

降低启动阶段的振动，与此同时，一定的启动转矩增长率也能有效降低启动阶

段的振动。而在初始点燃阶段，为了控制发动机转矩的突然提升，可以采取增
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加喷油量(fuel enrichment)以稳定燃烧，延迟点火来控制发动机转矩，以及利

用可变进气气门正时技术(VVTi)来稳定进气量三项措施来降低该阶段的振动。
[5】(6】

2005年，丰田公司就第二代丰田混合动力系统THS II的发动机启停振动问

题作了进一步深入的研究乜M引。研究认为，在发动机启动后的第一个压缩冲程中，

气缸内气体压力大小与启动前活塞初始位置有很大的关系。相应的活塞初始位

置与发动机启动振动之间的关系试验研究结果表明，如果活塞在进气阀门关闭

之后停止并且活塞位置靠近上止点的话，启动振动会相应降低。针对每次发动

机停止后活塞位置出现较大差异的特点，丰田特意使用电机对曲柄初始位置进

行了控制，从而使得活塞停止的位置集中在上止点附近(piston pre-positioning)。

为了进一步地降低发动机的启动振动，丰田公司还利用电机对发动机转矩波动

进行转矩补偿以降低转矩波动与扭转减振器共振所产生的振动H’，以及在有效地

控制活塞停止位置的技术基础上发明了快速点火启动技术口1。然而丰田公司针对

启停振动的研究出于技术保密的原因，在公开文献上能获得的只有试验技术和

结果，在理论分析方面尚有欠缺。∞儿明

2006年福特公司(Ford)的Ming L．Kuang专门对混合动力汽车的发动机启

停所引起的振动噪声作了研究瞄1。通过整车试验，在对从动力总成、动力传动系

统到座椅整个传递路径的ESS动态响应作FFT处理后，与CAE分析结果对比表

明：座椅加速度响应的4个振动模态恰好是传动系统的扭振模态(Driveline

Torsional Mode)，动力总成弯曲模态(Powertrain Block Roll Mode)，发动机减振

器的扭振模态(Engine—damper Tomional Mode)和整车车身纵向振动模态(Vehicle

Body Mode)。n0儿馆1

Ming L．Kuang认为：在发动机的启动时候，由启动阶段迅速上升的发动机

转速造成的气缸内压力波动激发了动力总成的弯曲模态；而发动机转速的急速

增加而未进行恰当控制也同时激发了减振器的扭振模态；而由于传动系统和动

力总成的机械连接，启动电机的启动转矩激发了传动系统的扭振模态和整车的

纵向振动模态。Ming L．Kuang将这些ESS所引起的振动总体归结为以下几个激

励：缸内气体压力、发动机转矩突增、停机时离合器迅速的接合，以及未经合

理补偿的电机转矩。

在发动机启停所引起的振动控制方面，福特在以下几个方面进行了控制改

进：首先是发动机转速控制；其次是发动机连续启动过程中的活塞位置控制

8
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(Engine Pre-Positioning)；其他方面还包括在初始点燃阶段采取策略使得发动机

转矩平滑上升，适当的电机转矩补偿，动力总成的悬置改进等等，并用振动剂

量值VDV(Vibration Dose Value)和快速傅立叶变换功率谱密度(FFT Power

Spectral Density)两个指标来衡量改进的效果。Ming L．Kuang的研究同样主要基

于试验，在理论分析方面则存在一定不足。㈨㈣

1．4本文研究内容

针对国外研究发表的成果基本都基于试验，理论分析方面由于技术保密没

有公开。本文先通过基于台架的发动机启动过程(Engine Start)振动噪声试

验来对发动机启动过程中振动噪声的基本特性进行一定的分析，同时尝试在

Matlab／Simulink下建立发动机启动过程的台架振动模型，通过试验结果验证模

型的准确性，最后再对模型进行相应的灵敏度分析。

主要研究内容包括：

(1)基于台架的发动机冷机启动瞬态过程振动噪声特性试验。通过台架试

验对发动机启动瞬念过程中振动特性做初步分析，初步了解启动振动在时域和

频域上的特点；

(2)建模仿真。通过对发动机启动振动进行数学理论建模，将台架系统简

化为二自由度的振动模型，继而在Matlab／Simul ink环境下建立模型，通过部

分试验数据的输入，在模型中仿真得出发动机启动过程中的各个数据结果，并

与试验结果对比分析；

(3)灵敏度分析。在结合台架试验结果验证了模型的准确性后，在模型准

确的基础上分析发动机活塞初始位置、转矩上升率、活塞与气缸壁摩擦系数等

因素对于发动机启动振动的影响，并提出最佳参数。

课题的实际应用价值在于，结合试验对发动机启动过程中的振动特性一定

的研究，并分析活塞初始位置、转矩上升率等因素对启动过程振动的影响，在

今后混合动力汽车的开发过程中，为控制与改善发动机启动过程中的振动提供

一定的理论指导和依据。
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2．1试验目的

第2章发动机冷启动振动试验研究

针对某款用于混合动力汽车的发动机在冷启动工况下进行振动噪声台架试

验，旨在实际了解发动机冷启动过程中的振动特性，为后续建立符合实际的发

动机启动振动动力学仿真模型，寻求合理的改进与控制措施提供依据与原始数

据。噪声测试由于试验条件所限，未在消声室进行试验，因此仅作为研究参考。

2．2试验对象

试验对象是华普MR479QA型汽油发动机，该发动机的基本参数如下表所示：

表2．1 MR479QA型发动机相关参数表

犁号 MR479QA

型式 直列4缸，4冲程，水冷，顶置双凸轮

缸径×行程 78．7nun×77nun

排最(L) 1．498

压缩比 9．8： l

稳定怠速 12004-50

点火顺序 1—3—4-2

排放标准 欧III

最大功率 69Kw／6000rpm

最大扭矩 1 28Nm／3400rpm

试验在同济大学混合动力试验室内燃机试验台(图2．1中标示2)上进行，

该试验台能够准确控制水温和油温，发动机(图2．1中标示1)安装在刚性较好

的台架上，台架与地面基础问采用橡胶挚减振悬置(图2．1中标示3)，启动电机

与发动机采用弹性轴机械连接。图2．1、图2．2分别给出了台架试验的示意图和

现场图。
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2 l台架示意嘲

2．3试验方法

刚2 2台架现场图
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2．3．1信号采集和测点布置

测试时采用Head数据采集系统进行数据采集与数据效果在线观测(见图2．3

数据采集系统现场图)，采样频率12000Hz。Head数据采集系统可以支持16通

道信号采集。

在试验过程中重点检测发动机机体的振动加速度、发动机噪声、气缸压力、

点火脉冲信号、曲轴转角信号。所采用的传感器以及测点布置情况如下：

(1)发动机机体振动加速度：

传感器是能够感受物体运动并将物体的运动转换成模拟电信号的一种灵敏

的换能元件。传感器的种类很多，且有不同的分类方法，加速度传感器主要用

于测量振动体的振动加速度。压电式加速度传感器是一种绝对式测量的惯性式

振动传感器，它是以某些材料受力后在其表面产生电荷的压电效应为转换原理

的传感器，由于其体积小、重量轻、灵敏度高和频率范围宽等优点，在实际应

用中最为普遍。

但是压电式加速度传感器输出的是电荷信号，而且比较微弱，不能直接被数

据采集卡采集，所以需要用信号放大器来把较弱的电荷信号转化为较强的能被

数据采集卡采集的电压信号。根据所用的压电式加速度传感器压电材料连接方

法的不同，与之配套的前置放大器分为电压放大器或电荷放大器。对于采用串

联压电材料的压电传感器，需要使用电压放大器，当改变连接传感器与电压放

大器的电缆长度时，由于分布电容发生变化会引起测量误差，需通过重新校正

放大器的灵敏度加以消除，从而给测试带来不便。对于采用并联压电材料的压

电传感器，适宜选用电荷放大器，它是一种输出电压与输入电荷量成正比的传

感器，其核心是一个具有电容负反馈、且输入阻抗极高的高增益运算放大器。

在一定条件下，电荷放大器输出电压只与传感器产生的电荷输入量及放大器反

馈电容有关，而与构成电路的电缆所形成的分布电容和信号频率无关，这一特

性使电荷放大器对传输线路的分布电容不敏感，传输距离可达数百米，因此受

到普遍使用。

本试验中采用bk公司的三向压电式加速度传感器，传感器安装于发动机上

表面接近几何中心位置(图2．1标示4)，Z方向为竖直方向向上，x方向平行于

曲轴方向向前，Y方向垂直于曲轴方向；

(2)发动机噪声：
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评价噪声的物理量主要是频率、声压和声强，主要的测量项目是噪声级和噪

声频谱。目前国内外对噪声测试主要有声压法、声功率法、声强法等。

声压是最基本的声学量，也是评价发动机噪声的最基本的量。它是标量，不

需要考虑方向，并且当前声压测量仪器的发展也比较成熟。传统的声学测量是

测量声压，它的原理简单，方法简便，测量仪器也比较成熟测得声压或声压级

后，可以计算得到声强、声强级、声功率和声功率级。

测量声压的仪器是声级计，它是按照一定的频率计权和时间计权测量声音

的声压级，它不仅能测量声绂，还能与多种辅助仪器配合进行频谱分析、记录

噪声的特性和测量振动等传声器是将声波转换为相应电信号的传感器，它将声

压信号转变为电信号，其性能在很大程度上决定了测量系统的性能。声压测量

系统相对简单，不会引起相位失配误差，但容易受背景噪声和声反射的影响，

因此对测量环境要求较高，只有在消声室或半消声室中进行测量才能得到比较

满意的结果，必要时要对环境修正，而且对测点的布置也有要求。

本试验中采用声级计，声级计参考测试标准GB／T16538 96，安置于发动机侧

方0．5米处，高度与发动机气缸1／2处平齐(图2．1中标示7)。本噪声测量的目的

是为了测量汽油机主要噪声的声压级，通过其声压级计算声功率级识别主要噪

声源，同时获得其在不同时间下的噪声频谱，分析噪声的主要来源。

(3)气缸压力传感器：

安装在l号缸内(图2 I中标示5)，用于测量1号缸缸压。1号缸点火时刻

由点火脉冲信号获取，其他工作缸压力与点火时刻根据发动机工作原理推算；

(4)曲轴转角信号：

曲轴转角信号用曲轴光栅编码器测量，每10。曲轴转角触发一个5v的脉冲

信号(图2．1中标示6)。

图2 3数据采集系统现场图
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2．3．2测试工况设置

发动机的启动根据发动机机体温度和润滑情况，可以将启动分为冷启动和

热启动。因此测试也分为冷机启动测试和热机启动测试。

(1)冷机启动工况：水箱温度控制在20。C左右，保证发动机在冷机工况

下启动并保证1号缸优先点火，因为是冷机启动试验，因此要分批进行3次试

验，发动机每次启动后至稳定怠速运转，持续怠速5s左右时间后关闭发动机；

(2)热机启动工况：水箱温度分别控制在40。C、60。C和80。C，保证发

动机在充分润滑的情况下启动。发动机每次启动后至稳定怠速运转，持续怠速

5s左右时间后关闭发动机。

2．4试验结果数据处理

2．4．1数据处理的目的

时间和频率无疑是描述信号最重要的两个物理量，信号在时域中展开，成为

时域分析法，在频域中展开，则构成了频域分析法。通过傅立叶变换，可以将

信号的时域特征和频域特征联系越来，完成时域与频域之间的转换，分别从信

号的时域和频域观察信号。但是傅立叶变换却不能把二者有机地结合起来，这

是因为傅立叶变换使用的是一种全局变换，要么完全在时域，要么完全在频域，

因此只适应于统计量不随时间变化的平稳信号。而现实生活中的很多信号都是

非平稳信号，这类信号的某一个或几个统计量是时间的函数。除了要知道其频

谱以外，还希望知道谱中的某一频率是在什么时候产生的，也就是要知道信号

的时频局域性质，这种性质是非平稳信号最根本的性质。

对于非平稳信号的分析和处理，通过对整个信号进行傅立时变换将不再有

效，必须使用信号的局部变换，使用时域和频域的二维联合表示，才能得到精

确的描述。为此出现了一系列新的信号分析理论，如：短时傅立叶变换、小波

变换等。

对本试验数据作时间域处理的目的主要在于考察X／Y／Z三个方向上的振动

加速度、噪声、气缸压力、点火时刻、发动机转速等信号的时域特征。

频率域处理主要采取的方法是Matlab时频分析中的specgram短时傅里叶变

14
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换分析，目的在于考察振动加速度、噪声、气缸压力的频域特征与相互关系，

对比分析发动机启动阶段和稳定运转阶段的振动加速度、噪声等信号的频域特

征。对于发动机在不同工况下产生的噪声和振动信号，采用时频分析可以更直

观地体现这些信号中的瞬态频率是如何随时间发生变化的。

2．4．2数据处理的方法介绍

短时傅里叶变换(STFl')是最早和最常用的一种时频分析方法，是傅里叶变换

的自然推广。为使变换具有时域局部性，它先将时测信号加时问窗，然后将时

间窗滑动做傅里叶变换，就得到信号的时变谱或短时谱。因此，短时傅里叶变

换是用时间窗的一段信号来表示它在某个时刻的特性。

短时傅里叶变换属于线性时频表示。所谓线性时频表示，就是它们的时频表

示应满足叠加定理和齐次定理。设工(f)为几个信号的线性组合：

x(f)=alxi(t)+a2x2(t) (2．1)

其时频表示用rx(t，厂)表示，对于线性时频表示，应满足：

rx(t，f)=aiTx．(f，f)+92TX2(f，f) (2．2)

对于时变信号，必须了解它的局部傅里叶变换，最简单的方法就是通过对信

号乘以一个滑动窗(Sliding windows)，分别研究它们的傅罩叶变换。通常，信

号可以分为单分量信号和多分量信号。对于单分量信号，由于任意时刻它只有

一个频率或一个窄带频率，采用瞬时频率的概念，可以反映信号在某一时刻的

频率特性。定义瞬时频率为：

六=荔1万d㈣ (2．3)

式中：妒(f)是信号的瞬时相位。

群延迟是另一个与瞬时频率对应的物理量，定义为：

td(f)=西1万d缈(厂)
(2．4)

式中妒(厂)是信号的相频特性。不难看出，瞬时频率和群延迟只能描述单分

量信号。对于多分量信号只能用多个瞬时频率，更一般的用局部频谱来表示频

15
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率与时间的关系，获得信号局部频谱的一种直观方法是将局部外的时变信号置

于窗外加以剔除，这就是短时博里叶变换。

定义信号工(f)的短时傅里叶交换为：

STFTx(t，厂)=E州)幽’一t)e-J2,啦'dt’ (2．5)

其中g(t)为分析窗。

上式称为短时傅里叶变换的时窗表示法。即时刻t的STF1’是信号x(f’)乘以平

移滑动的分析窗g(t’一t)(中心在f)的傅里叶变换。由于相对比较窄的窗的作用，

有效的抑制了分析点f。=f的邻域以外的信号，所以STFT可以简单的看作信号工(f)

围绕分析时刻的局部谱。局部信号构成如图所示。

M几 x(

八厂
t

图2．4局部信号构成图

短时傅立叶变换时窗表示法如图2．4所示。

STx(t．，厂)

ST,(t2，厂)

ST，(t3，f)

图2．5短时傅里叶变换时窗表示法

STFT也可以借助于信号和窗函数的谱来表示：

STFT。(t，厂)=e川枷￡[x(厂’)G+(／’-f)]en'!a’df’ (2．6)

16
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其中：x(f’)是x(f’)的傅里叶变换；G’(厂)是g’(f)的傅里叶变换；该式称为

短时傅里叶变换的频窗表示法，可理解为加窗谱x(d’)G‘(厂’-f)的Fourier反变

换。它可以解释为信号x(t’)通过频率响应为G’(厂’一厂)的带通滤波器输出乘以

e-i2础得到的结果。同样也可以解释为信号x(f’)先乘以8-，2研，在将频移后的信

号通过低通滤波器得到。通过频率．厂的滑动(离散化，相当于一组滤波器)，即

可得到二维的时频表示。

短时傅立叶变换的频窗表示法如图2．6所示。

x一盟：二』!卜妒srAt,n
I

exp(-2zfl)

图2．6短时傅里叶变换的频窗表示法

根据以上分析，不同的滑动窗函数g’(f’一f)或滤波器G‘(厂’一力对于STFT的

结果有着直接的影响，为了改善各段信号的谱特性，应该选取合适的窗函数，

其形状和宽度都很重要。对于一个信号，总是希望通过选择合适的窗函数，能

够同时获得较高的时问分辨率和频率分辨率，但是联合时频分辨率是有限制的，

存在着基本的折衷，即为了获取好的时间分辨率(使用短的时间窗)而牺牲频率

分辨率，反之亦然。假设窗函数的有效时宽为垃和有效带宽为Ⅳ，二者分别定

义为：

△f2 一It Jg(t)l’dt
『Ig(f)12 dt

(2．7)

弘甓乎 ㈦8，

不确定性定理指出：At和af必须同时满足海森伯格(Heisenberg)不等式，

即：At矽≥_1，仅当窗函数为高斯函数时：g(f)=exp(一0．5t2)，等号成立。

不确定性定理表明：对于短时傅罩叶变换，其时闻分辨率和频率分辨率总是

矛盾的，信号的时域波形与频谱不能同时获得高的分辨率，其中一个变窄，另

17
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一个就必须交宽。实际上对段上取的越窄，其频谱就越宽。这里，我们考虑两

个极端的例子。

(1)取窗函数为8(0，此时有g(f)=8(0，因此S阡z(f，厂)=x(t)e-j2'咿，显然，

STFT变成了x(f)，保持了信号了的所有时间特征，有完美的时间分辨率，但是无

任何频率分辨率。

(2)取无穷长窗宽的窗函数，即g(t)=l，其傅里叶变换为a(f)，因此，

STFT，(f，f)=X(门，显然sTFT变成了x(t)的傅里叶变换，有极好的频率分辨率，

但无任何的时间分辨率。

因此，在进行STFl’时以上两种窗函数不可取。归根到底，局部谱的正确表示

还在于窗函数g(t)的宽度与信号的局部平稳长度相适应。因此，在实际信号分析

中，如何合理地选择窗函数，应视具体问题本身特性而确定。

与STFT的定义类似，定义STFT的反变换为：

x(f)=E E STFT，(u,f)r(t-“)eJ2Xftdudf (2．9)

其中y(f)称为综合窗。上式也称作STFT的综合，即信号工(f)应该能够由

s砑Z(“，厂)完全重构出来。为了实现重构，则必须要求窗函数满足TYU条件：

￡y+(f培(f)=l (2．10)

称之为短时Fourier变换的完全重构条件。

完全重构条件是一个很宽的条件，对于一个给定的分析窗g(t)，满足上式的

综合窗y(t)可以有无穷多种的选择，如何选择一个合适的综合窗，有三种最简单

的选择：

(1)r(t)=a(t)；

(2)r(t)=1；

(3)r(t)=g(t)

第一和第二种是两种极端的窗函数，是不可取的。选取第三种r(t)=g(t)，
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则应满足约束条件：￡l，，(f)12dt一1，能量归一的约束是对短时Fourier变换对窗
函数yO)的一个要求。

在Matlab中提供specgram函数指令来计算信号能量的联合时频分布。

2．5试验结果数据分析

2．5．1时间域总体特征分析

图2．7所示为发动机冷启动下发动机转速s、1号气缸缸压P、点火时刻

Ignition、噪声声压级L。、x向振动加速度4r、Y向振动加速度4、z向振动

加速度以的时间历程。从图中可以得到以下结论：

(1)从总的时间历程来看，发动机运转状态大致可以划分启动阶段

(0—1．5s)，怠速稳定阶段(1．5s-6．5s)以及停机阶段3个阶段。在启动阶段，

以发动机第一次点火时刻为界限，启动阶段又可细分为2个阶段：启动电机带

动发动机从停止状态启动到第一次点火的阶段，称为电机拖动阶段(0-0．8s)；

第一次点火后发动机转速迅速上升直至稳定运行的阶段，称为初始点火阶段

(O．8s-1．5s)。

(2)考察与对比电机拖动阶段、初始点火阶段以及怠速稳定阶段的时域过

程中各个观测信号的特征如表l所示。通过分析可以发现，与怠速稳定阶段相

比，启动阶段的噪声与振动加速度信号表现出明显的非稳态特征，而且幅值也

相对较大，与试验时主观感受到的情况吻合。
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削2 7总体时问历程

具体考察各个信号，可以得到以下结论。

(1)转速：

电机拖动阶段，0 500rpm，缓慢上升；

初始点燃阶段，500一1200rpm，迅速上升；

怠速稳定阶段，1200rpm左右，基本稳定；

(2)气缸压力：

电机拖动阶段，少许波动：

初始点燃阶段，波动剧烈，出现峰值；

息速稳定阶段，均匀稳定变化；

(3)噪声：

电机拖动阶段，非稳态波动，声压晟大值约0 1Da(74dB)：

初始点燃阶段，噪声幅值无明显波动，基本在72dB 74dB间

州

州．



第2章发动机冷启动振动噪声试验研究

怠速稳定阶段，噪声幅值减小减弱，稳定在66dB一69dB范围；

(4)X向加速度；

电机拖动阶段，非稳态波动，峰值加速度最大约0．5m／s2；

初始点燃阶段，振动幅值逐渐增大，频率升高，波动范围0．4-0．7m／s2；

怠速稳定阶段，幅值基本稳定；

(5)Y向加速度：

电机拖动阶段，非稳态波动，峰值加速度最大约0．25m／s2；

初始点燃阶段，振动幅值逐渐增大，频率升高，波动范围0．3-0．6m／s2；

怠速稳定阶段，幅值基本稳定；

(6)Z向加速度：

电机拖动阶段，非稳态波动，峰值加速度最大约0．75m／s2；

初始点燃阶段，振动幅值逐渐增大，频率升高，波动范围O．5—1．Om／s2；

怠速稳定阶段，幅值基本稳定。

2．5．2频率域特征分析

图2．8、2．9、2．10所示为发动机冷启动下0到2秒内气缸综合缸压∑P、

噪声声压级L。、X向振动加速度彳r、Y向振动加速度4、z向振动加速度4的

时间历程以及各个信号的时频谱图。

其中，四个气缸的综合缸压按照如下方法获得：该发动机的点火顺序为

1-3-4-2。假设发动机四个气缸的气缸压力历程在曲轴转角轴上一致，而3号缸、

4号缸与2号缸只是由于工作顺序关系分别与1号缸相差180。、360。、540。

曲轴转角相位。因此，在曲轴转角坐标轴上将1号缸缸压平移相应的相位差后，

可以得到基于曲轴转角的其余三缸的缸压历程，再根据测得的转速，将转角坐

标轴和时间坐标轴变换就可以得到其余三缸的缸压时间历程，将所有四缸缸压

相加得到综合缸压。
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(1)综合缸压

电机拖动阶段，低频波动，集中在20Hz以内；

初始点燃阶段，频率提高到40—60Hz以内，幅值明显增大；

怠速稳定阶段，基本稳定在20-30Hz左右；

(2)噪声

电机拖动阶段，瞬态冲击噪声，集中于3000Hz以下，信号主要频率范

围集中在1500Hz左右；

初始点燃阶段，分成前段(0 8-1s)和后段(1—1．5s)两段。前段噪声

接近平稳，幅值下降；后段幅值增大，表现为6000Hz范围内的宽带分布，

但是以3000Hz以下的低频信导为主；

怠速稳定阶段，幅值明显下降，表现为60001tz范围内的宽带分柿，但

是以1000Hz以下的低频信号为主：
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矧2 9 x、y向振动加速度时频谱图

(3)x向振动加速度

电机拖动阶段，瞬态冲击振动，集中于1500Hz以下，但是在高频段只

有集中在2900Hz和5800Hz左右的谐次周期信号；

初始点燃阶段，分成前段(O．8-is)和后段(卜I．5s)两段。前段振动

接近低频平稳信号，幅值明显下降；后段幅值增大，信号集中在1000Hz以

下、2500 4000Hz与5000 6000Hz：

怠速稳定阶段，幅值基本与阶段2后段相同，信号集中在10001Iz以下、

2500—4000Hz与5000--6000Hz：

(4)y向振动加速度

电机拖动阶段，瞬态冲击振动，频率成分集中在i000Hz以下；

初始点燃阶段，分成前段(0 8一is)和后段(卜i 5s)两段。前段振动

接近低频平稳信号，幅值明显下降，频率在1000Hz以下；后段幅值增大，

信号集中在1000Hz以F、2500—4000Hz与5000—5000Hz；

怠速稳定阶段，幅值基本与阶段2后段相同，信号集中在1000tlz以下、

2500—4000Hz与5000—6000Hz。
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图2 10 z向振动加速度时频谱图

(5)z向振动加速度

电机拖动阶段，瞬态冲击振动，频率成分离散分布在3000Hz以F，信

号频率离散度大；

初始点燃阶段，分成1j{『段(O．8 1 s)和后段(1—1 5s)两段。前段振动

接近平稳，频率在2500--3000Hz；后段幅值增大，信号集中在2500--4000Hz

频段；

怠速稳定阶段，幅值基本与阶段2后段相同，信号集中在2500--4000Hz

频段。

2．6本章小结

本章通过台架试验的方法初步分析了混合动力汽车用发动机启动振动与噪

声的一些特性，主要得到以下结论：

(1)发动机启动运转过程可以划分为电机拖动阶段、初始点火阶段以及怠

速稳定阶段进行时域和频率与的信号分析，分析发现启动阶段的噪声与振动加

速度信号表现出明显的非稳态特征，而且幅值也相对较大，与稳定运转过程中

的振动噪声具有非常明显的区别，与试验时主观感受到的情况吻合

(2)电机拖动阶段、初始点火阶段和怠速稳定阶段中气缸压力、发动机噪

声以及发机机体的三向振动加速度具有类似但不同的频率分布特征；噪声的频

率分布特征与发动机机体的振动加速度信号非常接近，说明噪声主要来源于机

体的振动噪声辐射。

塞～
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(3)气缸压力的波动频率与噪声以及振动加速度的频率相差很大，说明噪

声和振动加速度与气缸压力波动关系不大，可能与拖动电机的转矩波动以及发

动机曲轴活塞连杆运动机构的摩擦冲击有关。可能是由于燃烧粗暴，缸内气体

的压力变化过于剧烈，或者是燃烧室壁、连杆、曲轴等零件的刚度不够，周期

性变化的气体压力作用力使得这些零件由于弹性变形而产生高频振动。并相应

地发出噪声。

试验的结果还将为后续建立符合实际的发动机启动动力学仿真模型提供依

据与原始数据。



第3章发动机启动过程振动的理论模型

第3章发动机启动过程振动的理论模型

3．1相关振动理论

振动理论是分析任何结构和机器动态特性(又称动力学特性)的理论基础之

汽车以及汽车发动机都是复杂的机器，虽然它们在结构形式、工作状态等方面

有着各自不同的特殊性，但在做动态力学性能分析时，仍可将它们各自看成一

个独立的振动系统。所谓振动系统，是对一般结构和机器系统的一类抽象的数

学模型，当研究的目的是关于这个系统的振动性能时，所抽象的系统模型就被

称为振动系统。

同其他动力学系统一样，振动系统也有复杂和简单之分，被抽象出的振动

系统复杂与否，主要由研究问题的目的所决定。一个构成相对复杂的机器系统，

比如汽车或汽车发动机，如果研究的目的只是要求考虑其质心在垂直方向上的

运动，则可以将它们简化成相对简单的振动系统。如：如果将整车质量假想集中

于质心上，则可以将其简化为单自由度系统来分析：相反，汽车上一个看似简单

的某梁状或板状零件，根据研究目的的要求，也可以将其抽象为相对复杂的多

自由度系统，甚至是更加复杂的连续系统去研究。

上面提到的振动系统可以按自由度来分类，这是为了数学处理的方便和自

然的需要而使用的振动问题分类描述的方法之一。按自由度来分，振动系统可

分为离散系统和连续系统。

离散系统又称为集中参数系统，它的特点是描述运动状态的方程是多元常

微分方程组。其自变量元的物理意义往往是系统中某质量点的空间运动坐标或

空间运动增量坐标，而自变量元的个数就称为振动系统的自由度维数；既然定

义适当的自变量元是利用运动方程完全地描述出系统的空l、日J几何位置所要求

的，振动系统的自由度数就定义为：在运动全过程中，能够完全确定系统的空间

几何位置所需的独立坐标元的数目。有限个自变量元的系统通常称为多自由度

振动系统，如果所描述的问题只要求有一个自变量元，则称之为单自由度振动

系统。

所谓连续系统是指描述其运动状态的参数，如质量、刚度和阻尼，都是连

26
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续定义的参数，振动系统对应的运动方程是多元偏微分方程组。既然自变量元

代表的是质量点的运动坐标或运动增量坐标，当考虑的点无限密布于考虑的结

构区域时，振动系统运动微分方程则由常微分方程组转化为偏微分方程组，自

由度数由有限多个变为无限多个，振动系统模型也就由集中参数的离散系统，

转化为分布连续的参数系统，连续振动系统因此而得名。

在进行振动系统分析时，所考虑的系统是线性系统还是非线性系统，很大

程度地决定了分析可用的方法。从物理实质上讲，任何实际系统都是非线性的。

但为了使分析能够方便地进行，并且所得结论在给定工况下能够基本真实地反

映出实际系统的主要特性，常常采用线性化近似作为振动系统建模的第一步。

线性化的方式一般有3类：(1)将实际的物理系统的各种非线性因素近似

线性化，从而得出线性方程；(2)精确利用非线性关系获得非线性动力学方程，

再将方程中的非线性小项忽略；(3)将系统非线性动力学方程在系统的平衡工

作点附近展开，在该平衡工作点附近用近似线性(包括几何运动的和非物理形态

的)增量关系代替原非线性关系。

当实际动力学系统涉及某些随机变量或随机过程时，对应的系统动态特征

分析则要求运用随机振动理论。在工程中常见的情况是：结构或机械本身构成是

确定性的，而它们所工作的环境却是随机性的，即对确定性构成的物理系统的

檄励是随机性的。按自然发展的因果关系论，系统的响应自然也是随机性的。

汽车以及安装在车身上的发动机就是随机振动系统的典型，这是因为汽车行驶

工况主要激励输入是它所行驶的路面，路面的千差万别是随机性的。因而，作

为设计者最为关心的汽车的响应，也是由随机路面和汽车本身构成所决定或导

致的随机振动过程。这里的关系J下是随机振动系统研究的内容，而随机振动系

统的概念，包括系统输入(激励)、系统本身和系统输出(响应)三部分。

由上述可知，研究振动问题时，机械总体或机械零部件以及它们的安装基

础构成了振动系统。实际的振动系统是非常复杂的，影响振动的因素有很多，

在处理振动问题的过程中，往往根据研究问题的需要，抓住影响问题的主要因

素，忽略次要因素，使复杂的振动系统得以简化，简化后的振动系统就被称为

实际振动系统的力学模型。

内燃机在运转时，不可避免的要产生振动，这是因为燃烧室中的气体压力

和曲柄连秆机构运动质量的惯性力都是与发动机转速有关的周期变化的力，因

此由它们产生的使曲轴旋转的扭转力矩、发动机的颠覆力矩以及沿气缸中心线
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作用的惯性力(曲柄连杆机构往复运动惯性力与惯性离心力的垂直分力)也都是

周期性变化的。曲轴在周期性变化的力矩作用下，要产生扭转振动。而发动机

在周期性变化的力矩和力的作用下，在垂直方向上和水平方向上都将产生振动。

除此之外，气阀机构的阀与阀座的敲击，进、排气系统气流的脉动，也会使发

动机产生振动。而在发动机与基础之间安装减震器的情况下，当发动机振动时，

减震器便会发生强制变形，这就使得与发动机相连接的安装于基础上的管路系

统如燃料管、冷却水管、润滑、油管等发生强烈变形，这不单单会造成管路系

统的振动，也会造成发动机的振动。总之，内燃机在运转时，其本身就是产生

振动的振源。与普通机械相比，发动机的振动要强烈的多。剧烈的振动会使发

动机零部件的强度削弱、磨损增加、寿命降低，并能加速操纵人员的疲劳和妨

碍周围仪器设备的正常工作。而曲轴扭转振动还会造成由它驱动的轴，如凸轮

轴、各种泵的传动轴等产生扭转振动。

在本课题进行发动机启动振动的研究中，将发动机的振动简化为具有垂向

位移和俯仰角两个自由度的模型。

3．2启动振动动力学模型

3．2．1发动机启动过程描述

发动机不能依靠自身的力量从停车状态下开始运转，必须用外来的能量转

动曲轴。通过转动发动机曲轴并保证内燃机启动的装置，成为启动系统。

发动机在启动时的工作过程与正常运转时的工作过程基本上相同，它们都

是由进气、压缩、燃烧作功、排气过程所组成。但是因为内燃机是在停机状态

下丌始运转，在冷机状态下开始工作，所以它又有不同于J下常运转时的特点。

要完成内燃机启动，必须同时具备以下五个条件：

(1)启动系统必须供给足够大的启动力矩，克服发动机的启动阻力矩；

(2)启动系必须将曲轴加速到一定的转速；

(3)在压缩冲程终了时，所形成的混合气体具有着火限度以内的过量空气

系数；

(4)在压缩冲程终了时，空气的温度高于燃料燃点的温度(如柴油发动机)，

或电火花的强度能够点燃混合气(如汽油发动机)；
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(5)每次爆发后的气体功都应大于阻力功，才能保证发动机逐渐地升到稳

定转速。

在上述五个条件中，前两个条件所需的动力必须由启动系统供给，它们是

发动机启动的必备条件。后三个条件是保证气缸内工质能够着火并使内燃机过

渡到自行运转的条件。因此从发动机启动的原理过程来看，大致可以分为两个

阶段，第一个阶段是发动机从停机状态被启动电机拖动启动，启动电机输出扭

矩通过减速装置把启动扭矩传送到发动机的曲轴，带动发动机的曲轴运转到一

定的转速，我们把这个阶段称为电机拖动阶段；第二个阶段是发动机在曲轴达

到一定转速后，并且状态满足后三个条件，开始了第一次点火直到转速逐渐上

到稳定转速的阶段，我们把这个阶段称为初始点火阶段。

3．2．2台架系统振动动力学模型

为了研究发动机启动过程的振动，我们把整个发动机台架系统简化为一个两

自由度的振动模型。两个自由度分别是发动机的俯仰角p和发动机质心竖直方向

的位移Z。同时，橡胶支承简化为阻尼和弹簧，

图3．1系统振动模型示意图

c2
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对以上模型进行受力分析。

首先，发动机及台架的重量由支承承受，支承处于平衡状态；

其次，整车发动机的扭矩M通过传动系统传到车辆的驱动轮，而在此处发

动机台架上，则是传给其他动力装置(如发电机、水泵等)，反力矩丁则通过机

体为发动机的支承所承受。

往复式发动机扭矩M是不均匀的，因而与其互为反作用的反力矩丁也是不

均匀的。发动机扭矩的不均匀性可以通过在扭矩输出端装有足够大的飞轮来改

善，但是飞轮只解决扭矩的均匀性，并不能改变反扭矩，因为不能改变支承的

受力情况。

除了扭矩以外，发动机运转过程中的自由力也将通过主轴承传给发动机曲

轴箱，再传给发动机支承。

在此基础上，结合支承的形变和两个自由度秒与z的关系：

K变形：Z—b,O=Z1 (3．1)

墨变形：Z一6，0=Z2 (3．2)

可得出整个系统的振动方程组为：

r ·· · ，

{Mz+2c卅(％一C61)乡+2K甜(弛一衲)‘口=， (3．3)

【I-O+(Cbz一∞)z+(咂+研)·9+(醚一融)斜(腰+研)一0 T

其中，r为发动机输出的扭矩的反扭矩，F为未平衡的自由力。因此可见

发动机的振动是在激励丁和F作用下的强迫振动。

3．2．3单自由度强迫振动

强迫振动是指系统受到外部激励期问所表现出的振动。外部激励可以是作用

在质量块上的力，如图3．2所示；也可以是系统支承的运动，如图3．4所示。
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C

厂(f) x f(t)

l，咒

中 }
冉

七 ·

CX 觑

图3．2单自由度系统强迫振动

l、谐波激励响应

如果作用在质量块上的力是某个频率的简谐力，那么，系统的响应就称为谐

波响应。单自由度的系统谐波响应是线性振动理论分析的基础。

对图3—3a所示系统，设坐标原点在发动机振动系统的静平衡位置，略去平衡

衡的质量重力和弹簧静反力，得隔离体(发动机)的受力分析图，如图3．2。发动

机振动系统的运动微分方程为：

m石+CX+kx=厂(f) (3．4)

考虑谐波响应时，设：

／(f)=Fsinrot (3．5)

按常微分方程理论，方程(3．4)的解由该方程的齐次方程，即方程(3．4)的通

解加该非齐次方程的任一个特解组成，系统的初始条件为方程整个解的定解条

件。

设系统有初始条件：x(O)=xo，石(o)=Xo，厂(f)为式(3．5)形式的简谐力，式

(3．4)完整的解为：

x(f)=e一鲰。(xo cos％f+叠苎墅芷sin％f) ．

％

掘哦18i叫co哦H寿g咖旷肌oS∽8i嗍明
+Xsin(cot一沙) (3．6)
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式中，q 2厮乒赤舻％√巧小瓦CO，
X

2习霉霈菰雨,q’=arctgF 青
2觐

由式(3．6)可以看出，完整的谐波振动响应包括3个部分：

式(3．6)中的第1部分就是由发动机振动系统初始扰动导致的自由振荡响

应。这里给出的是欠阻尼特性的系统响应表达，随着时间的增加，这部分将衰

减到零；

式(3．6)中的第2部分称之为发动机振动系统伴随自由振动，是由于初始条件

和激励的引入而导致的系统本征振动(其振荡频率为系统的阻尼固有频率蛾)。

即使系统初始条件为零，这部分仍存在，由于代表阻尼效应的时间负幂指

数函数作为乘子存在，此部分也随着时间衰减到零；

式(3．6)中的第3部分振动不随时间的增加而衰减，它始终存在并且有和激励

谐波力相同的频率。

忽略前两部分仅由第3部分所代替的发动机振动系统振动就称为稳态振动或

稳态响应，对应项为稳态项；包括所有3个部分并在初始时刻附近时段的发动机

振动系统振动称之为瞬态振动或过渡过程响应。式(3．6)前两部分称为瞬态项．

进一步讨论系统的稳态响应。重写式(3．6)并忽略瞬态项，有：

石(f)=Xsin(cot一缈) (3．7)

注意响应振幅为：

F y壮丽i赢2而磊靠雨 。盘’
七√(1一兄2)2+(2弘)2 √(1一五2)2+(2弘)2

、 。

式中，置=7／-,为激励力幅值静态地作用于发动机振动系统时可导致的变形

位移，而动态响应振幅则是发动机振动系统静载变形位移的放大，为X=X。∥。

这罩，

∥2而蓊丽1 2妻 (3．9)

为动态放大因子，它随频率比的兄=国／q和阻尼比善而变化。
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另外，

㈣愆留筹 (3．10)

是响应x(f)滞后于谐波激励力厂(f)的相位角。

∥和沙随五的变化曲线被称之为系统的幅频曲线和相频曲线，它们分别给出

在图3．3a和b中。
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l— f

O．I
二厶茏 _√，

_，，一 —哆
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铭车子-V0．3。

乃锄
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彪∥I
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鞭搴比X辱D／on
A

图3．3幅频和相频曲线

i 2 3

频翠捷|九；甜／∞n
b

由两曲线可见：

(1)当激励源远大于系统的固有频率时，即允>>l，不论阻尼比f的大小

如何，∥均趋于零。故系统工作于五>>l称之为相对高频带，此时响应振幅小于

静载变形位移。动态响应振幅小是因为激励力变化太快而质量有惯性跟不上(见

相频曲线，响应相位滞后趋于180。，说明激励力与响应位移几乎反相)，故认为

在相对高频段系统响应主要由其质量惯性所决定。所谓相对高频是指激励频率

相对于系统固有频率较高，并不是绝对意义上的激振频率高．

(2)当激励源远小于系统固有频率时，即五<<1，不论阻尼比f的大小如

何，∥均趋于l，响应振幅趋于静载变形位移。故系统工作于旯<<1称之为相对

低频带。静载变形由系统刚度决定其大小，故在相对低频带，系统响应主要由

其刚度决定。

(3)当激励频率在系统固有频率附近时，即彳≈l，阻尼比f的大小极大地

影响∥。这频率范围称为共振区，因为∥的最大值风。、在力=√1-2(2达到。实

际物理系统中一般有力2<<l，故通常认为在旯≈l时响应位移达到最大值，即发

t

3

2

I

O

^口v出翼
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生共振。此时有五呲=篆，可见阻尼比f越小，共振峰值越大，而且非常敏感。
因此讲，只有在共振频段范围内，阻尼才对响应的大小有很好的控制作用。

注意，这里的阻尼指的是阻尼比f={，它实际代表系统的粘性阻尼系。

24kin

数和系统的质量及刚度之间的一个比例。由阻尼比定义可知，即使粘性阻尼系

数C不变，减少k和m同样可以增大阻尼比f。

注意到当允=1时，无论孝多大，总是有y=90。，这也是共振时的一个典型

现象。

2、支承谐波激励响应：

单自由度系统支承运动激励的模型，如图3．4。

图3．4支承运动激励

设支承运动的简谐运动为：

x92
X
gsinot

由隔离体受力图，可得系统运动微分方程：

mx+cx+kx=奴g+cxg

可以利用复函数方法求解式(3-19)的稳态振动。

令，略=XgP胁，x=Xe7‘肼一∥’

代入式(3．21)，得：

(-m02+jcm+k)Xe吖∥=(七+jcw)Xg

可求得：

(3．20)

(3．21)

(3．22)
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x=t丽4菰k2,4-雨C20．)2雨
@23)

沙跏，cfg若≥一口rctg-彻-d- (3．24)

定义传递率∥=X／Xg，其意义类似于放大因子。利用前对五、f及缈的定

义，整理上式后有：

∥：墨=_产塑壑丝二 (3．25)

zg √(1一旯2)+(2豇)2

一，c培南 ㈦26，

支承谐波激励的稳态位移响应，式(3．20)是正弦函数，故可以取x的复函数
表达中的虚部，仍为式(3．22的形式，可写为：

x(t)=Xsin(eot—y)=∥X。sin(cot一沙) (3．27)

∥和少是支承谐波运动激励的幅频和相频响应曲线，绘制于图3．5．

由图3．5可见，当兄>√芝时，∥<l，响应幅值将小于激励的幅值，此时，

弹簧阻尼系统起隔振作用．在名<√互的范围，阻尼比孝小者，传递率∥相对要大。

当兄>3以后，对相同阻尼比孝，随着名的增加，传递率∥的下降不再明显。

I l 180P ‘观0眇多 —‘。’、
f，一一 I

毛：0．a6 |II杉 【 、l

ll
／ 12拶

绻吖’、J3吝 唾a 5【／ ，Q I Q ．3 Q

状眈
，o．2 ；6矿

．彩 l，Q 3

0 l 2 3 4

i炊链 ·o．4
．1|”

．纱
r／

巡咱雷
鼍蕊≥、、 、 、N蓬：：’ _--一 ’’～-一

图3．5支承谐波激励的幅频和相频响应
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上面己经讨论了系统运动方程如式(3．4)的各种激励条件下的瞬态和稳态

响应，很明显，对于实际问题的振动分析，首先要将问题表达成方程(3．4)的形

式，方程中加速度、速度和位移项前面的系数，就是等效的“质量”、“阻尼系

数"和“弹簧常数"。目前还限于将这些系数“归纳"为常数，虽然实际上可能

并不完全是这样。在做归纳和简化过程中，可以根据研究的目标，或多或少地

包含或省略某些实际存在的物理性质。这样的“包含或省略”的多少，就决定

了“建模”的精度。而建模的精度又是决定所求取的响应是否符合实际的最关

键因素。

本文中台架系统的振动动力学虽然是两个自由度的强迫振动，但是基本理

论和单自由度强迫振动一样。而上面所讨论的支承谐波激励对本课题所研究的

台架系统的振动力学模型并不实用，课题中仅作上述简单介绍。

在对整个振动模型理论作了简要介绍后，接下来分析强迫振动中的激励，

即发动机输出转矩和不平衡力。

3．3单缸转矩模型

由台架系统的振动动力学模型

r ·· · ，

jMz+2c蝌(C62一Cbt)口+2K甜(Kt,2一衲)扯，(3．28)
【X-b+(Cb2一C61)z+(明+嘶)·0+(K62一的)·z+CK6；+研)～a T

可知，发动机转矩丁是振动产生的激励之一。

为了计算发动机输出的转矩，我们首先需要计算单缸输出的转矩。发动机

是一个非常复杂的系统，往复式的发动机主要机构包括活塞曲柄连杆机构，启

动电机，配气机构，水泵油泵等等。为了计算发动机单缸在曲轴上的输出转矩，

这里将模型简化并具体拆分为以下几个子模型：

(1)活塞曲柄连杆机构惯性力模型；

(2)活塞与气缸壁摩擦阻力力矩模型；

(3)缸内气体压力力矩模型；

(4)电机输出转矩模型；

(5)其他负载及摩擦损耗。
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3．3．1活塞曲柄连杆机构模型

由于活塞曲柄连杆结构中存在往复运动和旋转，因此必然存在惯性力。将

曲柄连杆机构运动件的质量如下图3．6简化为二质量啊和聊，后，这些质量的惯

性力可以由运动条件求出，归结为两个力。往复质量％的往复惯性力e和旋转

质量作的离心力群。

1．往复惯性力

／

／

f

·I····-···

I

、

＼

瓜m，2 m+研l
⑧7

1

； 、、，

m，2 mk+m2

图3．6活塞曲柄连杆机构示意图

往复惯性力e等于质量研，与活塞加速度／的乘积，方向与加速度方向相反

(在此模型中定义竖直向下为正方向)。

弓5一mjrc02(cos口+Acos2口) (3．29)

其中缈是曲轴旋转角速度，口是曲轴转角，五是连杆比詈，即曲柄半径，．与
连杆长度，的比值。

37
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若令

则

一％，国2=C (3．30)

弓=一％厂缈2(cosa+Icos2a)2Ccosa+2Ccos2a2易+易(3．31)

易和％分别被称为一阶和二阶惯性力。e总是沿着气缸轴线作用，其方向

则与加速度方向相反。弓在活塞上止点时为负，方向向上；在活塞下止点时为

正，方向向下。

弓对于曲轴的力矩，即活塞组质量的往复运动惯性力矩乙，

乙2弓．，．K (3．32)

其中K是转换系数，K
．
旯sin口COS口

2
sln

a+—～／112-2(2A22si2n2a22)2。，

上的力转换为作用在曲轴中心的力矩的系数。

2．离心力

K是将作用在气缸中心线

离心力Kr=所，，功2，始终沿曲柄方向向外，作用于曲轴中心。离心力虽然对

于曲轴中心的力矩为0，但是可将其分为竖直和水平两个分量：

颤=一m，，．缈2 coso! (3．33)

k—m，r(02 sinct (3．34)

这两个分量如果没有在机构内部抵消，将由发动机支承来承受，使发动机

有上下左右跳动的倾向。因此k也将是振动模型中的输入之～。

3．3．2活塞与气缸壁摩擦阻力力矩模型

根据发动机启动时的机体温度和润滑油流动状态，发动机启动可分为冷启

动和热启动。对应不同的启动过程，活塞摩擦阻力是不同的。活塞摩擦阻力矩

由活塞环摩擦阻力矩‰和活塞裙部摩擦阻力矩‰构成。
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在发动机冷启动的过程中，润滑机油粘度大、流动性差，需要几分钟到十

几分钟才能完全达到各摩擦部件，另外在低温情况下，活塞环与气缸，活塞与

气缸之间间隙较大，不可能形成润滑油膜。因此发动机冷启动时的润滑状态为

边界润滑，摩擦阻力系数可视为常数。

图3．7活塞受力不意图

由活塞受力示意图3．7可以得到以下方程：

iv,=(‰+g)Sr

石sin,B+Ⅳl一Ⅳ2=0

f=uN,

Fs=pN2

联立上式(3．35)一(3．38)求解可得：

活塞环一缸套摩擦力对曲轴的阻力矩

‰=／490．+P。)Srr[Xl

39
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(3．36)

(3．37)

(3．38)

(3．39)
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活塞裙部一缸套摩擦力对曲轴的阻力矩

Ts／art：坠型业型业型譬堂塑盟业堂r旧
tan b 4-一

∥ (3．40)

其中：石一连杆对活塞销的作用力；

∥一活塞与气缸之间的摩擦系数；

只一活塞环对气缸的弹性压力；

母一活塞坏与气缸的接触面积；

∥一连杆与活塞中心线的夹角；

R一大气压力；

乞一气缸内的气体压力；

口一活塞的往复加速度；

m，一活塞组的往复质量；

g一重力加速度

3．3．3缸内气体压力力矩模型

缸内气体的压力直接作用在活塞顶部，推动活塞往复运动。活塞处于压缩与

排气行程时，压缩空气作负功，成为发动机的阻力矩；活塞处于吸气与作功行

程时，压缩空气作J下功，驱动活塞运动。Tga$的计算公式为：

Tga$=(‰一Po)SprK (3．41)

其中：品一活塞顶部的有效面积

3．3．4启动电机输出转矩模型



第3章发动机启动过程振动的理论模型

发动机台架试验的启动电机为12V蓄电池直流电动机，未进行电机输出转矩

的测量，因此在仿真时模型建立参考《内燃机设计》中的起动系设计，可知：

N=(0．18～O．3)·屯·圪kw (3．42)

Ⅳ=2万．M．甩×10-3kw (3．43)

M：—M—st (3．44)
幻

疗=f·‰ (3．45)

其中起动装置主动齿轮到飞轮齿圈的传动比f等于15， 起动齿轮效率巩取

o．88，发动机启动转速‰为200rpm，单缸工作容积％为生竽=0．3745L。假
设起动电机转矩输出恒定，并且在带动发动机启动达到点火转速以后关闭(试验

中为0．8s时刻)，可以得到启动转矩的值M为42．5 N．m。

3．3．5发动机其他损耗

发动机的其他负载及摩擦损耗还包括：

油泵及发电机等附属部件的运行阻力等等，

3．4四缸转矩模型

气门机构的摩擦，水泵、机油泵、燃

这里假定为常值。

由单缸发动机的工作原理可以知道，在四冲程发动机的每个工作循环(进气、

压缩、做功和排气四个冲程)中，只有燃料燃烧后气体膨胀的做功冲程是增加能

量的，其余三个辅助冲程都要消耗一部分能量。因此，做功冲程中曲轴转速要

比其余三个辅助冲程都要快，发动机从而出现工作中的转速不均匀现象。发动

机转速不均匀现象是一种有害现象，会使各运动零件受到冲击载荷，引起零件

的严重磨损甚至损坏，必需予以制止。采用多缸结构便是提高发动机转速均匀

性的有效措施之一。

台架试验采用的是华普MR479QA型号的发动机，该发动机具有4个气缸，点

火顺序为1-3-4-2。由上节的单缸转矩模型可知，1号缸单缸的力矩可以表示成

4I
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一个曲轴转角0，气缸压力‰和曲轴转速缈的函数，即

乃一，，=厂(p，‰，缈) (3．46)

那么其余3个气缸的力矩则可以类似地表示为各自曲轴转角0，各自气缸压

力乞以及曲轴转速缈的函数。而对于其他三缸来说，曲轴转速缈和其他缸都是

相同的，曲轴转角口和气缸压力‰只是与1 N缸NoN乞之间存在相应的相

位差，分别为1 80。、360。和540。，因此它们的转矩可表示为：

互=／(p一180",‰3，彩) (3．47)

五=f(8-360",‰4，缈) (3．48)

互=f(0-540。,乞2，缈) (3．49)

由此可以根据单缸的转矩模型通过计算得到其余三缸的转矩。

3．5不平衡自由力模型

自由力包括惯性力圪嘲与缸内的气体压力名。但是气体压力和惯性力对支

承的作用效果是不一样的。如果自由力由气体压力￡产生，则由于只作用于活

塞的同时，也作用于气缸盖上，又通过缸盖螺钉传给机体。因而在机体内部平

衡，不属于直接对外表现出来的自由力，而是通过发动机反扭矩r间接作用于支

承。而惯性力圪础既直接作用于支承，又间接通过r作用于支承，要分别考虑。

考虑惯性力最砒。对于往复式发动机来说，如3．3．1中曲柄连杆机构模型中

所分析的，最嘲包括往复惯性力只和旋转惯性力群。

其中，往复惯性力P： ，

e=一％厂国2(cosa+Acos2a) (3．50)

往复惯性力可以分为一阶惯性力P，和二阶惯性力只，，，考虑四缸的合作用

力：

∑e=∑e，+∑％
=-m，r∞2[COS+COS(Or+180。)+COS(Z+COS(Or+180。)】
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一A川jri02[cos2a+cosa(a+180。)+cos2a+cos2(a+180。)】

Jlt--ffl，rt02xO-m』r902cos?xzx4

一—锄lfr(02 cos 2a (3．51)

可见，一阶惯性力可以得到抵消，而二阶惯性力则无法抵消反而得到增强。

接下来分析，旋转惯性力墨：

K=m，r602 (3．52)

考虑两个方向的分量：

酝=--m，to)2 cosof (3．53)

k=一册，to)2 sina (3．54)

由于振动模型关注的是竖直方向的自由度，因此在这里只考虑竖直分量k。
四缸的合旋转惯性力：

∑j0一-m，，．∞2[cosa+cos(a+180。)+COSEZ+cos(口+180。)】一0 (3．55)

由此可见旋转惯性力也得到了抵消。

综上，不平衡的自由力激励F即是二阶往复惯性力∑％。

3．6发动机测点的振动

在试验中，振动加速度的传感器测点布置在发动机机体表面。如图所示，与

发动机的质心有偏移距d。

根据这个位置关系，可以得出测点的振动加速度与2个自由度的关系为：

Z—z+d×0 (3．56)

3．7本章小结

本章在理论上分析建立了发动机启动振动的2自由度振动数学模型。确定了

台架系统振动动力学模为强迫振动，并对振动激励：发动机输出扭矩和不平衡

惯性力作了理论分析和计算，为第4章的仿真计算和分析提供理论基础。
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第4章发动机启动过程振动的仿真分析

4．1总体模型结构

仿真总的模型结构如下所示：

(1)振动系统的一个自由度：俯仰角。模型输入为网缸转矩和不平衡惯性

力，模型输出为俯仰角位移。

幽4 l俯仰角自由度模型

(2)振动系统的另一个自由度：垂向位移。模型输入为四缸转矩和不平衡

惯性力，模型输出为发动机的垂向位移。

图4 2垂向位移白由度模型

■～
吒．．1ll_|

篇；

嚣一
掘一塌一--
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(3)不平衡惯性力模型。模型输入为四缸各自的不平衡惯性力子模型，输

出为不平衡惯性力合力。

图4 3不平街惯性力模型

(4)四缸转矩模型。模型输入为四缸各自的转矩输出子模型及电机的转矩

输出于模型，模型输出为旋动机的总转矩输出。

、卜
-日。， j
J

’

”m ·

图4 4四缸转矩模型

(5)单缸转矩模型。模型输入为缸内气体压力力矩子模型，活塞裙部与气

缸壁的摩擦子模型，活塞环与气缸壁的摩擦子模型，活塞曲柄连杆机构的惯性



第4章发动机启动过程振动的仿真分析

力矩子模型。模型输出为单缸输出力矩。

l车l 4 5单缸转矩模型

(6)缸内气体压力力矩子模型，活塞裙部与气缸壁的摩擦子模型，活塞环

与气缸壁的摩擦子模型以及活塞益柄连杆机构的惯性力矩子模型。这些模型的

输入包括曲轴转角，转速，气缸压力，活塞与气缸壁之问的摩擦系数等等，模

型输出是各自作用到曲轴上的力矩。：翳

一蚓卜幽4 6活塞裙部与气缸壁摩擦子模型
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H 4 7活塞环+I气缸啭胯擦f榄’≯

幽4 8气缸压力于模刊

幽4 9话塞曲柄连杆机构惯性力矩子模型

(7)测点的振动加速度。模型输入为系统的2个自由度，即俯仰角口和垂

向位移=，模型输出为测点的振动加速度兰。
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w裟。 悟

4．2模型参数识别

图410测点振动加速度模型

在整个系统的振动模型中：

』M2+2c。+(鸥一∞)口+2足抖(弛一酗)92F (4 1)

【ZO+(Cb2一Cb,)z+(c酲+∞抄目+(他一嘲心+(蹦+埘)目=T
令

bl一‰=P (4—2)

b12+髓=， (4 3)

由系统的振动方程组可以推出以下传递关系：

z似 ；塑：坐：坚：竺：塑三垒 、 (4 4)
’(Ms2+2cs+2k)(1s。+reS+rk)一P1(甜+女)2

郎，=秽等恭等等鬻‰㈤s，
支承的刚度K和阻尼系数C需要进行识别。

台架试验中的发动机支承采用的是橡胶块悬置。橡胶块的刚度K，和阻尼比

f可通过《机械设计手册》中的经验公式获得：
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刚度

墨一等E
mx-1+2．2n2

咒．生
Af

4一L·B

A，一2@+B)日

图4．11橡胶垫悬置的振动参数

(4．6)

(4．7)

(4．8)

(4．9)

(4．10)

实测橡胶块长L=10．4硎，宽B=7．5 cm，厚H=4．5 cm，弹性模量

E=50x105N／m2，此可推算出墨=1313．87kN／m，阻尼比；=0．1。模型中的主

要参数见下表。

表4．1仿真参数

发动机总 台架转动惯 支承刚度 支承阻尼 活塞组件质

质量 量 量

M l K C
么 也 m』

80幻 7．8kg·m2
40cm 45cm 1313。8心|m 2050。5N·S l m

0．2kg
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4．3仿真结果与试验验证

4．3．1单缸转矩

在对单缸转矩进行仿真的时候，由于使用的试验数据中曲轴转角是每隔lO。

才触发一次信号，而其他信号(如气缸压力)的采样则是根据12000Hz的采样

频率进行的，为了防止在仿真的过程中出现转角和其他信号的对应误差，且随

着时『日J的推移误差越来越大，这晕对使用的气缸压力数据和曲轴转角在进行了2

次采样。二次采样仅仅是为了计算避免误差，从图可以看出对数据无任何变动。

’，：
Il

：__!．!、

以‘o’；Fj』，j‘¨ h，。_哦∥

I生I 4 12缸压转角卉表取值

瞄4 13重新采样后缸压对比

蓦兰
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具体做法是：在发动机转速稳定以后(f>4S)．取出一个完整的发动机工作

循环(即曲轴转2圈，2，rx2)，如上图所示，然后以这个循环中气缸缸压乞和
曲轴转角a的对应数值为标准，自转速趋于稳定的时候从这个标准表中查取得

到对应的气缸缸压和对应的曲轴转角。

由此，计算得出的单缸转矩模型如图4 14所示。

革缸
转矩150
州m)

⋯

搞 1。i．JI血 mi 孤删皿删l眦哺pill"¨¨ alippt' upl-1●_-"

时间(曲

图4 14单缸转矩

4 3 2四缸转矩

如3 4中四缸转矩的理论模型所述，4个气缸各自的力矩都可以表示成一个

曲轴转角d，气缸压力气；和曲轴转速∞的函数，即

L。M2 f(a，‰，m) (4 i1)

E=f(a一180",‰，，∞) (4．12)

‘-f(a一360",匕，4，。) (4 13)

疋=f(a一540",￡m，∞) (4．14)
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而在推导其余三缸气缸压力的时候，％，、％。、‰：会在相应的滞后相

位时间段内产生相应的缸压历程空白区域。为了补全这些缸压历程，假设在这

些时间段内3个气缸的缸内气体都是处于密封等温压缩的过程，即满足

异％=只O)圪(f) (4．15)

而不同气缸内气体的体积圪(f)可以通过各自气缸所对应的曲轴转角口来确

定，据此可以补全其余三缸气缸压力的变化曲线。见下图所示：

各缸缸压
4

暴2
0

4

晕2
n
0

I ；
- l

- l

- I

： ： ： i⋯一蕊山 j^L丸^jp山嶙从刖嘻从U川山蚌从JJ扯u川以—}√坤
0 0．5 1 1．5 2 2．5 3 3．5 4 4．5 5

-I

●

I：
：

^ 也岫 l±^6^{}b自昌^”¨中LJL“!^s^d ：占^^．～I

晕2
“
0

0 0．5 1 1．5 2 2．5 3 3．5 4 4．5 5

时间(s)

图4．15四缸缸压

从而可以仿真得出四缸总的输出转矩，如下图所示
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熊拣捌藤封

” 1

H赢)
2 ”

附4．17转矩波动与噪声的关系

蕊㈣：
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由此可见，发动机的转矩波动和噪声存在很好的对应关系，尤其是在发动机

的启动阶段。这说明，降低启动阶段发动机的转矩波动有利于降低启动阶段的

噪声水平。

4．3．3惯性力

总的不平衡惯性力∑F=-4眠，矿eos2a,，即无法抵消的二阶惯性力，仿真

结果如图所示。

瑚

1卯

1∞

暑∞

量 o

#。
1∞

1锄

．200

i

毒涮
：∥

圈4 18总的小半衡惯性力

由于惯性力和转速关系有平方的关系，所以在发动机的启动阶段．在电机拖

动阶段由于转速低因此不平衡惯性力也较小．而在初始点火阶段，随着发动机

的转速迅速上升。不平衡惯性力也迅速增大，并在稳定运转后成为发动机振动

的主要激励。

4．3．4发动机转速

首先，由曲轴转角历程可以推算出转速，进而推算出曲轴的角加速度，如下

图所示：
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图4．19曲轴角加速度

在怠速阶段转速趋于平稳的时候，根据∑T(见图4．16，在稳定范围内取最

大值40Nm)和曲轴角加速度0的结果(见上图4．19，取100 rad／s2)可以推

算出曲轴上的转动惯量∑J。

∑，：娶
乡

从而可得出转动惯量∑，=o．4kg·m2。

(4．16)

假设在整个发动机运转过程中转动惯量保持不变，那么由霹可以得出仿
真的转速曲线，与实测的转速曲线对比如下图所示：

H善芒甍器具鬟
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H 4 20转速仿真结果与实测结果对比

由此可见仿真的转速曲线与实测转速曲线非常吻合，也进一步验证了模型的

正确性。

4 3 5振动加速度

发动机测点的振动加速度可以表示为：主=⋯z+8 d，其J=}】偏移距d=0 OIm

发动机垂向加速度；的结果如下：

H月m

图4 2l发动机垂向振动加速度
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发动机俯仰角加速度若的结果如下

f酬a o

凹4 22机体俯仰加速度

由此可得到传感器测点的：向振动加速度为：

It：J N(s)

图4 23传感器的Z向加速度
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与试验测得的结果进行对比

2

5

翡0 5
加速度
对比0

(M≈
一口5

0 口B 1 5 2 2 5 3

时问(s)

幽4 24测点振动加速度试验数据与仿真结果对比

由对比结果可以发现：

(1)在电机拖动阶段(0-0．8S)，仿真结果良好地体现出了振动加速度的波

动特征。与试验数据的波动特征吻合：

(2)在初始点火阶段(O．8S 1．5s)，从仿真结果可以看出振动加速度幅值

明显增大，并且波动剧烈，与试验数据非常吻合；

(3)在怠速稳定阶段(>1 5s)，从仿真结果可以看出振动加速度幅值进一

步增大，但波动趋于稳定，与试验数据符合。

对该结果进行specgram时频分析，得到如下结果：
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∞

70

锄
频率

¨z)40

30

20

10

0

．俐。
燃艘愆溜加睡论Ⅲ骓斛
!粒荔”～一|一一一：誊二。二0：
orj
∥
U

0 05 1 1

5时同(s)2
25 3

图4 25 z向加速度时额分析

由仿真结果的振动加速度的时频谱阵可见，

(1)在电机拖动阶段，振动能量较低：

(2)在初始点火阶段，由于转速迅速上升，振动呈现非稳态现象，频率分

布较广，能量也迅速上升。由于振动频率分布较广，因此对于隔振消振来说更

加复杂；

(3)在怠速稳定阶段，振动频率基本稳定在40Hz左右，即发动机振动的基

频附近，易于采取隔振措施进行减振。

4．4本章小结

在第3章理论模型的基础上建立了仿真模型。

模型的总体结构如下：台架总的振动模型一>激励模型，得出了单缸曲轴上

的合力矩。再根据发动机各缸工作顺序关系得出四缸总力矩的模型。
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同时通过参数获取得到了橡胶悬置的刚度和阻尼参数，从而将发动机台架简

化为2自由度的振动模型。

本章通过仿真计算得到了发动机转速和振动加速度的仿真结果。仿真结果与

试验结果的对比验证了模型的正确性。
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第5章发动机启动过程振动的灵敏度分析

5．1活塞初始位置的影响

丰田和福特的研究结果均表明，发动机在电机拖动阶段(即电动机带动发动

机从停止启动，直到发动机到达一定转速后发动机点火的阶段)产生的振动主

要激励源来自于启动反作用力和气缸内的气体压力。而在发动机启动后的第一

个压缩冲程中，气缸内气体压力大小与启动前活塞初始位置有很大的关系。相

应的活塞初始位置与发动机启动振动之间的关系试验研究结果表明，如果活塞

在进气阀门关闭之后停止并且活塞位置靠近上止点的话，启动振动会相应降低。

在此模型中，我们也对活塞初始位置进行灵敏度分析，对比分析不同活塞初

始位置(初始曲轴转角)对于发动机启动阶段振动的影响。

5．1．1活塞初始位置对拖动阶段压力波动的影响

首先，分析不同活塞初始位置对于电机拖动阶段气体压力波动的影响。

对于一个四缸机而言，由于曲拐的布置特点，在发动机停止以后，四个气缸

的曲轴转角总是停在不同的冲程内，即总有一个气缸处于进气冲程、一个处于

压缩冲程、一个处于做功冲程、一个处于排气冲程，而各自气缸的气门机构也

处于对应冲程所对应的开启或关闭状态。发动机管理系统的一般设定都是在气

缸经过一个工作循环后(也有些是在两个工作循环后)判定哪个气缸处于排气

冲程，然后待下一个工作循环中让此缸优先点火。也就是说J下常情况下，曲轴

初始转角位于排气冲程的气缸将优先点火。

由上可知，在发动机刚刚启动的时候，必有一个缸处于压缩冲程，因此这个

气缸在电机拖动的时候由于气门都关闭，在压缩气体的过程中会产生较大的气

体压力波动。而针对不同的曲轴初始转角，气缸内残余的气体量不一样，产生

的气体压力波动也不一样。如下图所示：
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I

活塞停止角度 i

下止点

$

I

下止点

％

图5．1活塞停止的不同位置

如上图A和B所示，如果活塞停止的位置不同，缸内残余的气体量不同，

因此在第一个压缩冲程中，上图中A气缸内产生的气体压力要高于B气缸产生

的气体压力。

以下是一个典型的在电机拖动过程中的四缸缸内气压波动的历程，假设初始

曲轴转角为270度，即上止点前90度。

表5．1典型四缸缸压历程

初始所属冲程 0-90度 90度一270度 270度-450度

1号缸缸压 压缩 气门关闭，缸压波 气门关闭，气体 排气门开启，缸

动 体积膨胀，缸压 压为大气压

降低

3号缸缸压 进气 进气门开启，缸压 气门关闭，气体 气门关闭，气体

为进气气压 体秋压缩，缸压 体积膨胀，缸压

升高 降低

4号缸缸压 排气 排气门开启，缸压 进气门开启，缸 气门关闭，气体

为大气压 压为进气气压 体积压缩，缸压

升高

2号缸缸压 做功 气门关闭，缸压波 排气门开启，缸 进气门开启，缸

动 压为大气压 压为进气气压

在模型中，针对不同的活塞初始位置进行参数灵敏度分析，可以得出以下结
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果。

图是不同活塞初始位置对单缸缸压造成的影响。
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酗5 2不同活塞位置对单缸缸脏波动影响
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图5 3话塞位置对单缸缸压影响局部放太图

由上图可见不同活塞位置对第一个压缩冲程的气缸压力波动产生的影响，对

于一个压缩比为9 8的发动机来说，产生的压力波动差别可达10倍左右。

5．1．2活塞初始位置对拖动阶段发动机振动的影响
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接下来分析活塞初始位置对于拖动阶段发动机振动的影响。

由振动模型可知：

z(s)=丽币p(C忑S+k丽)T+而(1s2i+rc鬲s+r而k)5"彳P而),I F ‘5 1)

㈨=高等篡鬻嵩鬟器cs z，
影响振动的柬源有两个，分别是作用在曲轴上的力矩与无法平衡的二阶往复

惯性力。在启动阶段初期的电机拖动阶段，由于发动机的转速还很低，因此一

阶往复惯性力还很小，振动的主要激励是曲轴L酐J)j矩。而曲轴上作用的力矩

和气缸内的压力波动有直接的联系。因此，如果活塞初始位置靠近上止点，气

体压力波动小，将直接减小电机拖动阶段的振动。由下图可以看出3个不同活

塞位置的振动情况。

慝≥蛩翻

一
图5 4不同活塞初始位置对拖动阶段振动加速度的影响

。
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图5 5活塞位置对拖动阶段振动加速度影响局部放人图

由上图可知，活塞的最佳初始位置点是确保处于排气和压缩冲程的气缸的

活塞位于上止点(Top Dead Center)。下图是丰田针对不同活塞初始位置的测试

效果。BTDC和ATDC分别指的是上止点前与上止点后。

Crank Angle(deg)BTDC·ATDC

图5 6丰田一活塞初始位置对车身振动影响
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由此可见，仿真结果与丰田所测出的结果相吻合

5．2活塞与气缸壁间摩擦系数的影响

发动机的启动分为冷机和热机启动，判断发动机是冷机还是热机启动的依

据是温度以及润滑情况。冷机启动时润滑往往不够充分，摩擦系数较大，而热

机启动时润滑较充分，活塞与气缸壁之间的摩擦较小。因此在这里研究活塞与

气缸壁问摩擦系数对启动振动的灵敏度影响。

假设3种不同的摩擦系数工况对发动机启动转矩波动以及启动振动的影响。

仿真结果参见图5 7，在不同的摩擦系数f=0 05，f=01以及f=0．2三种

工况下，发动机在启动阶段的转矩波动情况。

J二甄l
_

濉
眺

{腓l

图5 7活塞与气缸擘间摩擦系数对输出转矩的影响

由图5 7可以看出，在不同的润滑工况下，摩擦系数不一样，但是对发动

机输出的转矩波动几乎没有什么影响。这是因为在启动阶段，影响转矩输出的

主要因素是气缸压力波动造成的力矩波动，而摩擦阻力矩只占较小的比重。

下图5．8是对启动振动的影响。

如跚如砑如
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国6 8活塞与气缸壁问摩擦系数对启动振动的影响

由上图5．8可见，摩擦系数对启动振动的影响并不太。

5 3活塞组件质量的影响

在降低发动机稳定运转时，发动机轻量化的作用非常明显。这里分析活塞组

件质量对于启动振动的影响。

下图5．9表示了活塞组件质量m=0．2堙和m=04kg的情况下对于启动振动

的影响。

一⋯“Jl
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删删¨
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圄5 9活塞组件质量对于启动振动的影响
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秀暖
由上图5．10可见，不论在电机拖动阶段还是在忉始点火阶段，活塞组件质

量对发动机启动振动都存在很大影响。这证明了发动机组件轻量化也是降低发

动机启动振动的一项重要措施。这是因为，发动机组件轻量化可以有效降低组

件的惯性力。

5．4转矩上升率的影响

丰田的研究理论表明在初始点火阶段主要的激励源则是迅速上升的发动机

转矩。一定的启动转矩增长率也能有效降低启动阶段的振动。为了控制发动机

转矩的突然提升，丰}开TttS系统发动机采取了增加喷油量(fuel enrichment)

以稳定燃烧，延迟点火柬控制发动机转矩，以及利用可变进气气门lE时技术

(VVTi)。福特公司为了降低初始点火阶段的振动，在初始点燃阶段也采取了相

应的策略使得发动机转矩平滑上升。

这里。我们就针对转矩上升率这个因素来分析它对发动机启动振动的影响。

在仿真中通过控制气缸压力的卜升来模拟控制发动机的转矩上升(在实际工

程中可以采取如延迟点火、控制喷油量等措旌)，如下图所示。
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剖5 11控制转矩上升的效果

如上图5 11所示，在采取策略控制以后，在0 8s第一次点火以后，发动机
转矩的上升比未控制时更加平滑。在转矩得到控制以后，发动机的转速L升过

程也得到控制，如下图5 12所示。
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图5 12控制转矩上升对转速的影响

由上图5 12可见，在控制转矩平滑上升后，发动机的转速也不再陡然增加
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而是平滑上升到预定转速，比来采取控制的时候多花0．3s左右时问。
对于不平衡惯性力带来的影响如下图所示，

幽5 13控制转矩对r不平衡惯性力的影响

由上图5．13可见，在怠速稳定阶段(2s以后)不平衡惯性力基本不变。但是

在启动阶段的初始点火阶段，不平衡惯性力的幅度得到了很大改善。

虽后是对振动加速度的影响对比分析。 如下图所示。

I 冈
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圈5 14控制转矩对振动加速度的影响
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幽5 15控制转矩对于振动加速度的影响局部放大图

由上图5 15可以看出，对于怠速稳定阶段的振动没有影响。而对于启动阶

段的初始点火阶段的振动来说，转矩的平滑上升控制使得启动振动明显降低。

5 5本章小结

在模型正确的基础上进行了一系列参数的灵敏度分析，其中包括：

(1)活塞初始位置对于拖动阶段气体压力波动和发动机启动振动存在一定

的影响。可以发现，如果活塞初始位置靠近上止点，将有效地降低拖动阶段的

气体压力波动，从而降低发动机在启动过程中电机拖动阶段的振动。因此在发

动机停机的过程中应尽可能地采取控制措施(如用电机控制)将活塞停止位置

控制在上止点附近以降低下一次启动时的振动：

(2)活塞与气缸壁问摩擦系数对启动振动的影响不明显。但是为了保证发

动机的其他工作性能及部件寿命，还是应该增强润滑，降低发动机内部的摩擦；

(3)活塞组件质量对发动机启动振动具有非常明显的影响。发动机运动组

件轻量化对于降低发动机的启动振动和怠速稳定振动都非常有效，应该进一步

开发轻量化技术；

(4)发动机转矩上升率对发动机启动振动的影响比较明显。发动机转矩的
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上升率如果过于陡快，将在初始点火阶段造成非常强烈的振动。因此应该采取

措施控制发动机的转矩平滑上升，比如通过电机调速控制控制发动机转速的上

升，对发动机进行喷油控制及延迟点火等。



第6章结论与展望

6．1结论

第6章结论与展望

本文的研究工作初步探讨了混合动力汽车用发动机启动过程的振动特性。

通过试验初步分析了发动机启动过程的振动现象，发现发动机启动瞬态过程

中的振动具有强烈的非稳态特性，在时域上将启动过程划分为电机拖动阶段和

初始点火阶段两个过程并分别对其进行了分析。

根据发动机启动过程振动的理论模型，结合相关的振动理论在

Matlab／Simulink建立了发动机启动过程的振动动力学仿真模型，通过仿真结果

与试验结果的验证分析，证明了仿真模型的正确性。最后在模型正确的基础上

进行了一系列相关的灵敏度分析并提出了优化的方案及改进建议。

6．2进一步工作方向

本文的研究虽然取得了初步的成功，但依然任重道远，尚有许多有待进一

步深入迸行的研究工作，这罩择其要者简要讨论如下：

(1)发动机台架上的启动振动与整车上的启动振动存在一定差别，为了完

整发动机启动振动的研究工作，应进一步进行整车中发动机启动振动的研究；

(2)为了改进优化发动机的启动振动，本文只是从理论上提出了一定的措

施，下一步工作方向应是结合启动电机和发动机管理系统进行实际的策略控制，

以验证本文提出的建议。
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