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摘要 介绍一种双级串联式扭转减振器结构，对比分析了当扭转减振器总的转动惯量一定、刚度参数最优时，双级

串联式扭转减振器与单级、两级并联式扭转减振器对主系统的减振效果。讨论当曲轴系统等效转动惯量和扭转刚

度变化时，双级串联式扭转减振器相比其他两种减振器对主系统减振效果的鲁棒特性；给出了双级串联式扭转减

振器各级固有频率的测试与计算方法，并进行了测试分析。
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引 言

由于橡胶的阻尼较低［１］
，单级橡胶扭转减振器

已不适用于高功率化的发动机曲轴系统的减振要

求，因此多级橡胶阻尼式扭转减振器在发动机曲轴

系统的扭转振动减振中得到了应用［２４］
。在多级减振

器的研发中，研究较多的是并联式多级扭转减振器。

Ｉｗａｎａｍ和Ｓｅｔｏ
［２］在假定惯量环与曲轴系统质量比

相等的情况下，理论推导了两级并联式减振器各个

参数的近似公式。Ｙｕ
［３］分析了两级复合式减振器在

曲轴扭转振动和弯曲振动控制中的应用。上官文斌

等［４］阐述了多级并联式减振器的设计思路，提出了

各级减振器设计参数（频率、惯量、阻尼系数）的优化

方法，分析了多级并联式扭转减振器对减少发动机

曲轴扭振的优势。文献［５］介绍了多级串联式扭转减

振器的集中参数模型。

笔者介绍了一种双级串联式橡胶扭转减振器的

结构，对比分析了当扭转减振器总的转动惯量一定、

刚度参数最优时，双级串联式扭转减振器与单级、两

级并联式扭转减振器对主系统的减振效果。讨论了

当曲轴系统等效转动惯量和扭转刚度变化时，双级

串联式扭转减振器相比其他两种扭转减振器对主系

统减振效果的鲁棒特性。给出双级串联式扭转减振

器各级固有频率的测试与计算方法，并进行了测试

分析。

 双级串联式橡胶扭转减振器

图１为某一双级串联式橡胶扭转减振器总成，

其中：两个减振器惯量环使用ＨＴ２５０材料制造；减

振器轮毂通过花键与发动机曲轴前端相连；丁晴橡

胶圈以一定的压缩比分别压入到惯量环和轮毂、惯

量环之间，橡胶圈５和惯量环３组成第１级扭转减振

器，橡胶圈２和惯量环１组成第２级扭转减振器。

图１ 双级串联式橡胶扭转减振器系统总成

 双级串联式减振器的动态特性

在设计曲轴扭转减振器时，将发动机曲轴多自

由度系统简化为单自由度系统［６］
，按照动力吸振器

的设计原理和理论，优化扭转减振器的基本参数
［７］
。

由于曲轴系统的一阶扭转振动模态阻尼较小，因此

在曲轴系统的一阶扭振等效单自由度系统中其阻尼

忽略不计［８］
。图２为３种类型的扭转减振器安装在发
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图２ ３种类型的扭转减振器

动机曲轴上的等效模型图，其中：爤，爦分别为曲轴

系统等效的转动惯量和扭转刚度。

 转动惯量的优势

假设减振器总转动惯量与发动机曲轴主系统的

等效惯量之比为犨（单级减振器犨＝爤１燉爤，双级串联、

并联减振器均为犨＝（爤１＋爤２）燉爤），图３为当犨＝５％

时，３种具有最优参数的扭转减振器的主系统频率

响应曲线［９］
。各种扭转减振器的参数见表１。

图３ 犨＝５％时等效曲轴系统振幅放大系数

表 扭转减振器参数

类型 爤１燉

（ｋｇ·ｍ
２
）

爦１燉

（Ｎ·ｍ·ｒａｄ
－１
）

爤２燉

（ｋｇ·ｍ
２
）

爦２燉

（Ｎ·ｍ·ｒａｄ
－１
）

单级 ０．１ ４５３８３４ － －

双级串联 ０．０８ ３２６９１７ ０．０２ ３４６３３

双级并联 ０．０５ １９４５７３ ０．０５ ２６１３０３

发动机曲轴系统等效单自由系统的参数爤＝２ｋｇ·ｍ
２
；

爦＝９６７２２１２Ｎ·ｍ燉ｒａｄ

由图３可见，安装双级串联式扭转减振器、单级

扭转减振器、双级并联式扭转减振器时，等效曲轴系

统振幅放大系数的峰值分别为 ５３６４，９３６７和

６３１６，表明双级串联式扭转减振器具有良好的减振

性能。为了达到双级串联式减振器的减振效果，单级

减振器和双级并联式减振器必须增加惯量［１０］
，但是

发动机前端的位置是有限的，所以双级串联式减振

器在减振器轻量化方面具有一定的优势。

 鲁棒性的优势

在减振器实际应用中，须考虑减振器对于主系统

参数改变时其减振性能的鲁棒性。主系统转动惯量和

刚度受环境因素和工作条件的影响而发生变化。

图４ 减振器鲁棒特性

图４（ａ）为当等效曲轴系统的转动惯量或者扭转
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刚度变化时，采用优化后的双级串联式扭转减振器

的等效主系统的频率响应曲线。图４（ｂ），（ｃ）为其他

两种最优减振器的主系统振幅放大系数。可见，当主

系统扭转刚度或转动惯量变化时，采用单级或者双

级并联扭转减振器，主系统振动放大系数的变化相

比采用双级串联扭转减振器时要大许多。采用双级

串联式减振器时，当主系统的参数变化，其振幅最大

峰值的变化率小于１５％，所以双级串联式减振器在

鲁棒特性方面具有一定的优势。

 双级串联式减振器各级固有频率的

确定

双级串联式扭转减振器各级固有频率是其重要

的性能参数。对各级频率进行测试时，通常是激励轮

毂，采集减振器轮毂、内、外环的角加速度牃０，牃１，牃２，

通过频响函数找出特征频率，计算出两级固有频率

牊１，牊２。为了简化，模型中忽略阻尼。

双级串联扭转减振器两级固有频率 牊１，牊２定

义为

牊牏＝
１

２π

爦牏

爤槡牏
（牏＝ １，２） （１）

其中：爦牏，爤牏分别为第牏级的扭转刚度和转动惯量。

图５所示系统的振动方程为

爤１

爤［ ］２
牨１

牨［ ］２ ＋
牑１＋ 牑２ － 牑２

－ 牑２ 牑［ ］２

牨１

牨［ ］２ ＝
牑１牨０

［ ］０
（２）

图５ 激励减振器与曲轴相连接的轮毂

其中：牨１和 牨２分别为惯量环 爤１和 爤２的角加速度；

牨０（牠）为激振角位移，假设牨０（牠）＝牀０ｓｉｎ（犽牠）。

将式（２）中的牨牏替换为－牨牏燉犽
２
，化简

［１１］得到

－ 犽
２
＋ 犽

２
１＋

爤２

爤１
犽
２
２ －

爤２

爤１
犽
２
２

－ 犽
２
２ － 犽

２
＋ 犽

熿

燀

燄

燅
２
２

爛１

爛［ ］２ ＝ 犽
２
１

爛０

［ ］０
（３）

其中：爛１，爛２和爛０分别为惯量环爤１，爤２和减振器轮毂

角加速度的幅值；犽牏＝２π牊牏（牏＝１，２）为各级的角频

率；犽＝２π牊为激励的角频率。

由式（３）得到以下传递函数

爛２

爛１
＝

牊
２
２

牊
２
２－ 牊

２ （４ａ）

爛２

爛０
＝

牊
２
１牊

２
２

牊
４
－ 牊

２
１牊

２
＋ 牊

２
１牊

２
２－ （１＋ 爤２燉爤１）牊

２
牊
２
２

（４ｂ）

可见，当激振频率牊＝牊２时，试验测试传递函数

燏爛２燉爛１燏将出现峰值，其峰值频率牊牕０即为第２级扭

转减振器的固有频率牊２＝牊牕０。

根据牊２和由试验测试得到的频响函数燏爛２燉爛０燏

的峰值对应的峰值频率牊牕１或牊牕２（见图６），得到第１

级固有频率为

牊１＝ 牊
２
牕１（牕２）＋

爤２

爤１

牊
２
２牊

２
牕１（牕２）

牊
２
２－ 牊

２
牕槡 １（牕２）

（５）

图６ 频率响应曲线

图７ 扭转减振器频率测试装置

 试验测试分析

图７为双级串联扭转减振器固有频率的测试装

置，扭转减振器安装在温控箱内部，通过合适的装置

将力学测试与模拟（ＭＴＳ）试验机作动头的直线运

动转化为减振器轮毂的扭转运动。测试前先将温控

箱加热到８０°Ｃ，保持１ｈ，保证扭转减振器稳定在一

定工作温度下。

以 ００２°的扭转幅值激励减振器轮毂，频率从

５０Ｈｚ到７５０Ｈｚ，得到频域下减振器轮毂以及各级惯

量环的角加速度牃０，牃１，牃２。对加速度信号进行处理，

得到加速度幅值函数频率响应曲线如图８所示。其

中，牊２＝４３２Ｈｚ。将牊牕１＝１３０Ｈｚ或牊牕２＝６３０Ｈｚ代入

式（５），计算得到牊１＝１９０Ｈｚ，由此得到串联双级扭
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转减振器中各级的固有频率。

图８ 测试频率响应曲线

 结 论

１）介绍了一种双级串联式橡胶扭转减振器结

构，对比分析了当扭转减振器总的转动惯量一定、刚

度参数最优时，双级串联式扭转减振器与单级、两级

并联式扭转减振器对主系统的减振效果。探讨当曲

轴系统等效转动惯量和扭转刚度变化时，双级串联

式扭转减振器与其他两种减振器对主系统减振效果

的鲁棒特性。

２）当需要减振的曲轴系统的转动惯量和扭转

刚度变化时，双级串联式扭转减振器对曲轴减振效

果的稳定性较好。在扭转减振器总的转动惯量和减

振效果一定时，双级串联式扭转减振器较单级、双级

并联扭转减振器具有轻量化的优势。

３）给出了双级串联式扭转减振器各级固有频

率的测试与计算方法，并进行了测试分析。
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ｓｉｇｎｍｅｔｈｏｄｏｆｔｈｅｄａｍｐｅｄｔｏｒｓｉｏｎａｌｖｉｂｒａｔｉｏｎａｂ

ｓｏｒｂｅｒｓｏｆａｕｔｏｍｏｔｉｖｅｅｎｇｉｎｅｃｒａｎｋｓｈａｆｔｗｉｔｈａｎａｐｐｌｉ

ｃａｔｉｏｎ［Ｊ］．ＮｅｉｒａｎｊｉＧｏｎｇｃｈｅｎｇ，１９９２，１３（３）：２７３３．

（ｉｎＣｈｉｎｅｓｅ）

［９］ ＬｅｉＺｕｏ，Ｃｈａｒａｃｔｅｒｉｓｔｉｃｓａｎｄｏｐｔｉｍｉｚａｔｉｏｎｏｆｓｅｒｉｅｓ

ｍｕｌｔｉｐｌｅｔｕｎｅｄｍａｓｓｄａｍｐｅｒｓ［Ｃ］∥ Ｐｒｏｃｅｅｄｉｎｇｓｏｆｔｈｅ

ＡＳＭＥ２００７ＩｎｔｅｒｎａｔｉｏｎａｌＤｅｓｉｇｎＥｎｇｉｎｅｅｒｉｎｇＴｅｃｈｎｉ

ｃａｌＣｏｎｆｅｒｅｎｃｅｓ＆ＣｏｍｐｕｔｅｒｓａｎｄＩｎｆｏｒｍａｔｉｏｎｉｎＥｎｇｉ

ｎｅｅｒｉｎｇＣｏｎｆｅｒｅｎｃｅ．ＬａｓＶｅｇａｓ：ＡｍｅｒｉｃａｎＳｏｃｉｅｔｙｏｆ

ＭｅｃｈａｎｉｃａｌＥｎｇｉｎｅｅｒｓ，２００７．

［１０］何渝生，魏克严，洪宗林，等．汽车振动学［Ｍ］．北京：人

民交通出版社，１９９０：１６１１７３．

［１１］倪振华．振动力学［Ｍ］．西安：西安交通大学出版社，

１９８８：６２０．

第一作者简介：上官文斌，男，１９６３年１０

月生，教授、博士生导师。主要研究方向

为汽车振动分析方法与控制、汽车设计

理论与方法。曾发表《Ａｍｅｔｈｏｄｆｏｒｃａｌ

ｃｕｌａｔｉｎｇｔｈｅｄｉｓｐｌａｃｅｍｅｎｔｓｏｆａｐｏｗｅｒ

ｔｒａｉｎａｎｄｍｏｕｎｔｓｉｎａＰＭＳｉｎｃｌｕｄｉｎｇ

ｔｏｒｑｕｅｓｔｒｕｔｓｕｎｄｅｒｑｕａｓｉｓｔａｔｉｃｌｏａｄｓ》

（《ＪｏｕｒｎａｌｏｆＡｕｔｏｍｏｂｉｌｅＥｎｇｉｎｅｅｒｉｎｇ》

２０１２，Ｖｏｌ．２２６，Ｎｏ．５）等论文。

Ｅｍａｉｌ：ｓｈａｎｇｇｕａｎｗｂ９９＠ｔｓｉｎｇｈｕａ．ｏｒｇ．

ｃｎ

通信作者简介：唐亮，女，１９８２年５月生，

博士、讲师。主要研究方向为车辆设计理

论与方法。

Ｅｍａｉｌ：ｔａｎｇ１０４＠ｍａｉｌｓ．ｔｓｉｎｇｈｕａ．ｅｄｕ．
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