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动力传动系统扭转振动的分析及控制
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摘 要：随着国内汽车企业对车辆质量要求的升级，噪声振动的控制技术备受重视，来自系统设计相关的噪声振动

需要靠实车测试及计算机模拟的配合来解决。动力传动系统的扭转共振就是一个这样的噪声振动问题，利用系统化步

骤解决这个问题的优点是它适用于各种类型的车辆，仿真模拟是解决这个问题的核心技术。首先根据发动机到车桥整

个动力系各单元部件的转动惯量、扭转刚度及阻尼来建振动力学模型，然后分析系统的自然频率、模态及频响，进行数

模的开发过程与测试对比，这种方法对车辆性能优化问题非常有效。
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Analysis and Control of Torsional Vibration of VehicleAnalysis and Control of Torsional Vibration of Vehicle’’s Powertrains Powertrain

REN Li-li , SHI Shan , LIU You-Bo

( Automotive Engineering Research Institute, Beiqi Foton Motor Co. Ltd., Beijing 102206, China )

AbstractAbstract : Vehicle NVH control has gained increasing attention of domestic auto makers in an effort to promote vehicle’s

quality. To solve the problem, the integrated product testing and simulation modeling are necessary. One example of system

NVH problem that can be benefited by this approach is the powertrain torsional vibration. The key technology in this

approach is the development of an effective simulation model. First of all, dynamic parameters such as the torsional stiffness,

moment of inertia and torsional damping of individual parts are measured or calculated. Then, these parameters are used to

simulate the powertrain torsional vibration for its natural frequencies, mode shapes and frequency responses. With this

method, the vehicle’s performance can be optimized easily.
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近年来，随着生活水平的提高，选择车辆时，人

们更注重车辆的各种性能，如NVH、操控性、舒适性

等。目前，卡车、SUV等纵置后驱车型传动系统较

长，易产生传动系统扭转共振问题，引起噪声、振动、

耐久性等问题。产生共振时系统振幅较大，传递的

扭矩增大，系统中承受大扭矩的部件很快被破坏。

一般最先破坏的是油封，然后是齿轮轴承，最后是各

种旋转部件。解决传动系统扭转振动问题是提高车

辆舒适性、耐久性的一个关键项目，现阶段，大家越

来越关注传动系统扭转振动问题。计算机仿真为预

测和优化动力传动系统扭转振动问题提供一种有效
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的方法，这种方法还可以应用于汽车其它产品的开

发、优化和验证。

11 理论知识介绍

11..11 基本公式

转动系统多自由度受迫振动的微分方程为

[ ]I ·{ }θ̈ +[C]·{ }θ̇ + [ ]K ·{ }θ ={ }T （1）

其中 {θθ} ——角位移幅值列矢量；

[KK] ——扭转刚度矩阵；

[ II ] ——转动惯量矩阵；

[CC ] ——黏性阻尼矩阵；

{TT } ——激振力矩。

11..22 振动特性

系统振动由三个特性决定：自然频率、振型、频

响，共振时通过调节这三个特性使系统得到改善。
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针对传动系统扭转振动问题对这三个特性分别进行

描述：

（1）自然频率：传动系统的自然频率由各子系

统的扭转刚度和转动惯量决定，它是系统的固有属

性，自然频率个数和模型中自由度的数量相等；

（2）振型：描述系统在自然频率下如何振动以

及相对振幅，每一阶自然频率都有不同的振型；

（3）频响：在激振力的作用下，各子系统的振幅

分别是多少，与各子系统的扭转刚度、转动惯量，系

统的约束方式、激振力、阻尼密切相关。

11..33 共振理论

任何部件和系统都有自然频率，动力传动系统

也有自身的弯曲频率、扭转频率等，每个方向设计不

好都可能引起严重的问题。传动系统扭转自然频率

为 fn，发动机的转速为 nc，当发动机激振力某简谐分

量的频率与传动系统固有频率接近时，就会发生共

振，共振时转速nc称为临界转速，此时有

nc = 60·fn v （2）

其中ν ——发动机激振力简谐次数（四冲程发动机

ν=0.5，1.0，1.5，2.0,……；二冲程发动机ν=1，2，3，

4，……）[8]

图 1中，f 1、f 2、f 3、f 4为传动系统前几阶自然频

率，ν0.5、ν1.0、ν1.5、ν2.0……为发动机激振力前几阶简谐

力矩。当曲线 fn和 vn相交时，发动机的简谐力矩击

中传动系统的自然频率，产生共振，交点对应转速nc

为临界转速。从图 1看出，在发动机工作转速范围

内遍布了各阶次临界转速，但这些临界转速对系统

扭转振动造成危害的并不多。主要考虑这几方面：

发动机常用工作转速、激振力矩的幅值、传动系统在

某频率下的振型 [1]。

图 1 临界转速示意图

22 无阻尼系统模态分析

这一部分主要讲述利用有限元软件建模、分析

获得传动系统的自然频率，包含以下几点内容：简化

模型、确定参数、自然频率和振型的解析。

22..11 简化模型

汽车动力传动系统是复杂的弹性体系统，构成

系统的组件包括：发动机、飞轮、离合器、变速箱、分

动器、传动轴、主减、半轴、轮胎等子系统，包括定轴

转动、往复运动和平面运动 [5]，在此采用集中参数模

型对系统进行简化。简化模型由三种基本元素组

成，集中惯量单元、无惯量阻尼单元、无惯量扭转弹

簧单元，根据简化前后系统能量不变原则来建立传

动系统的等效模型，把各子系统等效为集中惯量单

元、弹簧单元、阻尼单元 [9]。传动系统分析模型简化

如图2，I i和K i所代表系统如表1。系统自然频率的

个数由模型中自由度的数量决定，即为简化后子系

统的数量。

图 2 传动系统简化模型示意图

22..22 确定参数

求解系统自然频率要确定图2中所有集中惯量

单元和弹簧单元的参数。有限元模型中只有一个转

速，是以发动机转速为基准的。汽车运行时，从发动

机传出的转速经过变速箱、主减后将发生改变，建模

时根据能量守恒原则，对经过速比转换的部件进行

转动惯量和扭转刚度的等效转换，每经过一个速比

转换，后面部件的转动惯量和扭转刚度都除以速比

的平方，表1为某车型3挡时各简化单元的参数。

22..33 自然频率及振型

轮胎和地面接触视为固定不动，通过分析得到

系统自然频率、相对振幅和振型。自然频率不受阻

尼影响，因此模型中没有考虑阻尼的作用。分析结

果包含模型的特征值和特征向量，特征值的个数和

模型中自由度的数量相等 [10]。模型包含 10个集中

惯量单元，每个单元有一个转动自由度，分析结果得

到 10 个自然频率，表 2 为系统自然频率和相对振

幅。图 3为前几阶相对振幅示意图，观察图 3，可得

到如下结论：

1阶自然频率振型：与X轴无交点，即所有部件

都向同一个方向振动；

2阶自然频率振型：在飞轮和离合器之间与X轴

有一个交点，即飞轮和离合器连接位置，传动系统扭

转方向发生改变；

3阶自然频率振型：与X轴有两个交点，即传动

系统的扭转方向发生两次改变。
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表 1 传动系统各子系统参数

序号

I 1

I 2

I 3

I 4

I 5

I 6

I 7

I 8

I 9

I 10

子系统

发动机轮系

气缸1

气缸2

气缸3

气缸4

飞轮

离合器

变速箱

传动轴

主减

转动惯量 (kg·m2)

0.009 30

0.009 08

0.009 08

0.009 08

0.009 08

0.123 00

0.002 80

0.002 20

0.003 90

0.002 00

序号

K 1

K 2

K 3

K 4

K 5

K 6

K 7

K 8

K 9

K 10

子系统

曲轴1段

曲轴2段

曲轴3段

曲轴4段

曲轴5段

离合器

变速箱输入轴

变速箱

传动轴

半轴

扭转刚度 (N·m/rad)

633 312

506 868

494 413

488 687

100 840

1 318

12 628

5 834

9 962

1 134

表 2 无阻尼传动系统的自然频率及相对振幅

阶次

1

2

3

4

5

6

7

8

9

10

频率 Hz

8.6

74.8

228

246

459

578

809

1460

1990

2302

相对振幅

轮系

1.00

- 0.04

- 0.03

1.00

0.00

0.00

- 0.86

-0.70

0.56

-0.48

气缸1

1.00

- 0.04

- 0.03

0.96

0.00

0.00

- 0.53

0.17

-0.73

1.00

气缸2

1.00

- 0.04

- 0.03

0.88

0.00

0.00

0.12

1.00

-0.30

-0.90

气缸3

1.00

- 0.04

- 0.02

0.75

0.00

0.00

0.73

0.31

1.00

0.60

气缸4

1.00

- 0.04

- 0.02

0.59

0.00

0.00

1.00

-0.87

-0.59

-0.22

飞轮

1.00

- 0.03

0.00

- 0.31

0.00

0.00

- 0.03

0.01

0.00

0.00

离合器

0.62

0.91

1.00

0.20

0.22

- 0.62

0.00

0.00

0.00

0.00

变速箱

0.59

0.96

0.67

0.15

- 0.14

1.00

0.00

0.00

0.00

0.00

传动轴

0.50

1.00

- 0.61

- 0.09

- 0.55

- 0.20

0.00

0.00

0.00

0.00

主减

0.45

0.94

- 0.87

- 0.15

1.00

0.13

0.00

0.00

0.00

0.00

图 3 无阻尼传动系统自然频率的相对振幅

33 频率响应分析

频响分析要考虑系统的激振力，系统的阻尼特

性，在动力传动系统中这两部分都是比较复杂的参

数 [6]。

33..11 确定激振力矩

传动系统扭转振动的激振力主要是发动机产生

的周期性力矩，由气缸内气体压力产生的力矩Tg和

运动部件产生的惯性力矩Ti组成。如图4为试验测

得发动机气缸压力图，可看出气体压力随转速变化

不大。根据式（4）可知Tg随转速变化不大，根据式

（5）可知Ti和转速的平方成正比，随着转速的不同，Ti

变化较大。图5为发动机在2 400 r/min时单气缸压

力及产生的扭矩。

气缸内气体压力产生的扭矩 [3]

Tg =(PAAg)r sin(ωt)éë ù
û

(1 + r
l
cos(ωt) （3）

转动部件惯性力产生的扭矩

Ti = 12mBr
2ω2é

ë
ù
û

( r2l sin(ωt) - sin(2ωt) - 3r2l sin(3ωt) （4）

22
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图 4 单气缸压力测试曲线

发动机激振力矩

Ttotal = Tg + Ti （5）

PA——单气缸气体压力；Ag——单气缸活塞面

积；r ——曲柄半径；l ——连杆长度；Tg——气体压

力产生的力矩；Ti——惯性力矩；Ttotal——单气缸激

振力矩。

以 2 400 r/min 为例介绍发动机产生的激振力

矩，把激振力矩转换为简谐力矩，图6为四冲程发动

机单气缸激振力矩各简谐分量幅值随转速的变化曲

线。在多气缸发动机中，只有具有较大幅值矢量和

的简谐力矩才可能激起较大的振动，高阶次简谐力

矩幅值较小可忽略。对四冲程发动机，当简谐次数ν

等于q /2（q为气缸数）及其整数倍时，四个气缸简谐

力矩的相位相同，表 3为四冲程四气缸发动机各阶

次简谐力矩相对相位角，此时发动机产生的简谐力

矩幅值为单气缸力矩幅值的四倍，对应的简谐次数

称为主简谐次数。主简谐力矩的幅值较大，共振时

会激起系统的大振幅振动。

图 5 转速2 400 r/min时，单气缸气压、力矩

图 6 单气缸简谐力矩幅值变化曲线

33..22 阻尼特征

常用阻尼有线性粘性阻尼和迟滞阻尼，这两种

阻尼并不能概括实际系统中的所有阻尼，但线性粘

性阻尼可以把复杂的非线性阻尼转换为数学上容易

处理的阻尼。图7为两段式减振弹簧离合器的刚度

与转角的关系，较小的直线斜率是用来控制怠速噪

音的弹簧刚度，较大的直线斜率是用来控制扭转共

振的弹簧刚度。平行线上下直线间的垂直距离的力

矩值是来自摩擦的耗损扭矩，是设计值，和阻尼系数

有关。

图7中离合器库仑阻尼计算公式为

Wc = 2THθ （6）

线性黏性阻尼为

Wc = πωCθ2 （7）

由式（6）、（7）得到

C = 2TH/πωθ （8）

动力传动系统扭转振动的分析及控制 23
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图 7 离合器扭转刚度、阻尼特性

表 3 四冲程四气缸发动机简谐力矩相位角 (单位：度)

简谐次数

0.5

1.0

1.5

2.0

2.5

3.0

3.5

4.0

气缸编号

1

0

0

0

0

0

0

0

0

2

90

180

270

360

90

180

270

360

3

270

180

90

360

270

180

90

360

4

180

360

180

360

180

360

180

360

式中 Wc——阻尼功；C ——等效黏性阻尼系数；

TH——离合器来自摩擦的损耗扭矩；ω ——传动系

统扭转振动角频率；θ——离合器扭转角度。

在计算机仿真时θ随着输入参数C的变化而变

化，根据式（8）可知θ的变化又会引起C的变化。因

此频响分析时，需要根据初始条件先假设一个阻尼

系数C1，进行分析，读出阻尼扭转角度θ1，再把θ1放到

式（8）中计算，得出阻尼系数 C2，如果 C1和 C2不相

等，则要把阻尼系数C2放入模型重新计算，计算出阻

尼扭转角度θ2，由θ2计算出C3，比较C2和C3.....经过这

样不断的推算，直至Ci+1 和Ci相等时，即得到合理的

阻尼系数，把此值带入模型中分析频响 [2]。

33..33 频响分析

图 8为输入系统激振力的二阶简谐分量时，模

型中各子系统的扭转振幅随简谐力矩频率的变化情

况，从图8可看出，在激振力频率 f =74.8 Hz时，击中

传动系统2阶自然频率74.8 Hz，即发生共振，此时系

统振幅即扭转角度θ增大。模型中弹簧的扭转刚度

K是定值，根据 T =Kθ 可知，传递的扭矩增大。设计

时，各部件都有最大允许承载扭矩，如果超过极限，

部件就可能发生破坏或者降低使用寿命。由此可

知，传动系统的扭转振动问题，不仅是噪声振动问

题，也是可靠性耐久性问题。

图 8 频响结果—振幅和点火频率

44 解决方法

传动系统扭转共振中，振源是发动机的 2阶激

振力。发动机工作转速一般在 600～6 000 r/min范

围内，根据激振力矩 2阶简谐分量的频率和发动机

转速的关系 [4]： f = 2(n 60) ，对应频率为 20～200

Hz，传动系统自然频率在此范围内的为 74.8 Hz，对

应发动机转速为 2 244 r/min。即发动机在 2 244 r/

min时产生激振力矩的 2阶简谐分量和动力传动系

统2阶自然频率发生共振，从图8看出，此时离合器、

飞轮、变速箱等系统的振幅很大，系统振动将比较剧

烈、产生轰鸣声，某些部件传递的扭矩会增大，零部

件的使用寿命降低。该如何解决这种问题呢？解决

共振问题一般是从三个方面着手：振源、传递路径、

振动体，根据发生共振时的不同部件、不同特点，要

从不同的方面解决问题 [10]。下面对传动系统扭转共

振问题中的这三个因素分别进行分析。

44..11 振源

振源即激振力，改变激振力有两种方法，一是改

变激振力频率，使激振力频率远离传动系统频率，汽

车运行时发动机 2 244 r/min的转速为最常用转速，

不可能避开此频率。二是改变激振力的大小，即减

小发动机传递的扭矩，这样即使点火频率和系统自

然频率接近，但激振力比较小，将不会引起系统的大

振幅振动。通过分析激振力的来源以及控制方法，

了解到要改变振源需要对发动机的结构做较大改

动。设计初期，发动机特性已经确定，发动机结构作

较大改动对已经定型的发动机很难实现。因此解决

动力传动系统的扭转共振问题时，一般不从振源着

手。

44..22 传递体

发动机和外界接触主要有三个通道，悬置、离合

器、发动机外壳。传动系统扭转共振问题中，传递通

道为离合器，可以通过增大离合器中的阻尼阻碍激

振力的输出。离合器中刚度和库仑阻尼是相关的，
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当离合器刚度降低时，阻尼将增大。

44..33 振动体

在传动系统扭转共振问题中传动系统为振动

体，可以调节系统的自然频率，使系统自然频率对应

的转速不在发动机常用转速范围之内。根据单自由

度系统自然频率公式 f =(1 2π)· k I 有：系统自然频

率与弹簧刚度成正比、与集中惯量单元转动惯量成

反比，可以通过改变弹簧刚度和转动惯量来改变系

统的自然频率。在传动系统共振问题中，一般降低

系统自然频率来避开发动机常用转速，即降低弹簧

刚度和增大转动惯量。不同振型的自然频率对各单

元参数的敏感度也是不同的，一般节点附近刚度的

变化、远离节点转动惯量的变化，对相应振型的频率

影响较大，据此可以仅调整某阶固有频率而保持其

它阶次基本不变。一般通过下面这几种方法来实

现：降低离合器刚度、在传动轴上加小飞轮、使用双

质量飞轮。下面是针对上面例子的3种优化方案和

自然频率分析结果，如表4所示。

表 4 优化方案及结果

编号

0

1

2

3

方案

原方案

改变离合器刚度：23 N·m/°→15 N·m/°

使用双质量飞轮（单质量飞轮转动惯量为

0.123 kg·m2，双质量飞轮的两个飞轮

转动惯量分别为0.114 kg·m2、0.045 kg·m2）

在传动轴上加个小飞轮，小飞轮尺寸：

（长度 l =110 mm，外径D =110 mm，内径

d =70 mm，转动惯量为0.010 4 kg·m2）

频率/Hz

75

67

34

55

由表 4可知：每种优化方案都降低了系统的自

然频率。方案1离合器刚度降低的同时会引起离合

器阻尼的增加，有利于降低传动系统振幅，图9为原

方案和方案 1车辆行驶时车内噪声试验结果对比；

方案2双质量飞轮降低系统频率效果最明显；方案3

增加一个小飞轮，其它位置结构没有变化，操作方

便。每种方案各有利弊，根据具体情况实施一种或

几种优化方案。

55 结 语

利用此项技术处理动力传动系统扭转共振问

题，已得到具体车型的应用，在设计阶段解决了车辆

存在的传动系统扭转共振问题，取得了成效。由于

时间和试验设备有限，在后期将继续进行这方面的

试验，让分析和试验更好的结合起来。

图 9 不同离合器车内噪声试验结果对比

这种计算机仿真方法和处理此类问题的操作流

程不仅用于解决动力传动系统扭转振动的问题，还

可以进行多项产品开发和设计验证，针对汽车的设

计开发，这项技术在下面这些开发验证中都可以得

到很好的应用：

(1) 设计阶段可用来鉴定减震器的设计是否合

理；

(2) 鉴定双质量飞轮的优势；

(3) 检验发动机前面的阻尼设计是否合理；

(4) 针对一些问题在传动轴上加阻尼设计；

(5) 悬置的设计、开发、优化；

(6) 悬架的设计、开发、优化。
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