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摘要　动力总成的传动系统扭振问题一直是汽车噪声、振动和声振粗糙度（ｎｏｉｓｅ，ｖｉｂｒａｔｉｏｎａｎｄｈａｒｓｈｎｅｓｓ，简称

ＮＶＨ）领域研究的热点和难点，针对某型三缸机中型多用途汽车（ｍｕｌｔｉｐｕｒｐｏｓｅｖｅｈｉｃｌｅｓ，简称 ＭＰＶ）高挡位低转速

加速时车内振动和噪声问题，基于半消声室转鼓客观测试试验，运用传递路径分析方法，建立了传动系路径激励的

识别方法。针对该三缸机动力总成，建立六自由度三缸机传动系扭振集总参数动力学模型，利用 ＭａｔｌａｂＳｉｍｕｌｉｎｋ

软件进行仿真分析，实现了传动系扭振的准确预测和传动系扭振关键参数的分析。研究发现，传动系扭振受到发

动机燃烧扭矩、发动机转速、传动系转动惯量和扭转刚度的影响显著，提出的传动系扭振前期开发策略为整车

ＮＶＨ性能的开发奠定了基础。
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引　言

随着汽车工业的发展及人类对车内舒适性的要

求提高，汽车ＮＶＨ问题日益受到关注。动力总成的

传动系扭振引起的ＮＶＨ问题一直是业内研究的热

点和难点［１３］。在低油耗、低排放和低成本的研发目

标下，车企大力推广大扭矩、高功率和轻量化的三缸

发动机，这也导致了传动系统的扭振问题愈加突出。

研究人员对扭振的发生机理和关键因素展开了

大量的试验研究和仿真分析。在测试手段方面，多

采用脉冲式扭振传感器对传动系扭振进行观测，而

Ｐｏｌｙｔｅｃ公司的非接触式回转式激光测振仪
［４］基于

多普勒效应原理，无额外附加质量，测试精度更高，

应用也越来越为广泛。在试验研究方面，文献［５６］

针对 ＭＰＶ的传动系扭振引起的车内轰鸣声问题开

展了大量的试验研究，认为主减速器输入端的扭转

交变力矩是主要激励源，并验证了扭振减振器和双

质量飞轮对车内轰鸣声的改善效果，但其研究重点

针对前置后驱车型（含长驱动轴），未能解释前置前

驱车辆的发动机低转速扭振产生的原因。同时，国

内外各整车企业也开展了大量的传动系扭振试验，

不仅验证了双质量飞轮［７８］或扭振吸振器［９１０］对传

动系扭振改善效果，还重点关注了离合器刚度和阻

尼［１１１２］的影响，但未能深入分析传动系扭振的影响

因素。在仿真分析方面，Ｈａｎ等
［１３］通过建立曲轴系

的有限元模型，研究了传动系固有特性对其弯曲和

扭转振动特性的影响，但有限元模型仿真时间长，占

用计算资源大，难以实现整个传动系的有限元建模。

文献［１４１５］建立了曲轴系多自由度集总参数模型，

相比有限元模型，其物理概念清晰，计算速度快，使

用简单，但仅考虑了发动机曲轴系，未考虑液力变矩

器、变速箱、减速器、半轴、车轮和车身对传动系扭振

的影响。此外，鲜有文献针对三缸发动机的激励特

性对传动系扭振的影响展开研究。

笔者基于某型配置了三缸发动机的前置前驱中

型ＭＰＶ，针对其在高挡位低转速中油门加速时发生

的车内声振品质问题，在半消声室转鼓上开展

ＮＶＨ性能客观测试。首先，通过关键传递路径的

相关性分析，确定了传动系扭振是引起车内 ＮＶＨ

问题的主要激励源；其次，基于该车辆的传动系统结

构，建立了六自由度三缸机传动系扭振集总参数动

力学模型，结合虚拟仿真识别模型关键参数，实现了

传动系扭振的准确预测；最后，通过对该模型仿真分

析计算，明确了传动系扭振的关键影响因素和优化

方向，并有针对性地制定了基于传动系扭振的整车

ＮＶＨ性能开发策略。该研究为深入研究传动系扭

振的发生机理和关键影响因素以及指导整车ＮＶＨ
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性能开发奠定了重要基础。

１　传动系扭振引起的车内振动噪声问

题试验

１．１　问题描述

　　试验车辆为前置前驱中型ＭＰＶ，其动力总成为

小排量涡轮增压三缸发动机（点火阶次为１．５阶）和

配置了液力变矩器（ｔｏｒｑｕｅｃｏｎｖｅｒｔｅｒ，简称ＴＣ）的６

挡自动变速箱。对该车辆进行ＮＶＨ主观评估时发

现，当车辆处于高挡位低转速中油门（４，５，６挡，

１２００～１８００ｒ／ｍｉｎ，２５～４０％油门）时，整车发生抖

动，驾驶员座椅和地板感受明显，并伴随车内显著轰

鸣声。考虑到三缸发动机的点火间隔长（三缸机点

火间隔角为２４０°，高于四缸机的１８０°），燃烧激励大

（相比同扭矩的四缸发动机，约大３３％），激励频率

更低（三缸机燃烧激励为１．５阶，四缸机为２．０阶），

其传动系扭振特性远低于四缸机，同时车内振动随

着发动机转速的提高而降低，认为该高挡位低转速

车内振动问题可能与传动系统的扭振有关，因此试

验研究重点关注了传动系的扭振特性。

１．２　试验设备、测点和工况

为了排除路面激励和环境噪声的干扰，测试试

验选择在半消声室的声学转鼓上进行。扭振的测量

采用的是德国ＰｏｌｙｔｅｃＲＬＶ５５００回转式激光测振

仪（非接触式），方向盘、座椅导轨、转向节和悬置主

被动端的振动加速度的测量分别采用ＰＣＢ３５６Ａ１６

和ＰＣＢ３５６Ａ２５三向振动加速度传感器，车内噪声

的测试采用ＰＣＢ３７７Ａ６０随机场麦克风，数据采集

系统为ＬＭＳ的４４通道数据采集系统。

扭振信号的测点为差速器输出端，即半轴靠近

差速器侧的端部，扭振幅值信号测点布置如图１所

示。振动信号的测点有１２个，包括方向盘的１２点

图１　扭振幅值信号测点布置

Ｆｉｇ．１　Ｉｎｓｔａｌｌａｔｉｏｎｏｆｒｏｔａｔｉｏｎａｌｌａｓｅｒｖｉｂｒｏｍｅｔｅｒ

和９点方位（２个）、前排主副驾座椅导轨（２个）、左

右两侧的转向节（２个）、动力总成悬置的主被动端

（３个悬置，共计６个），振动信号测点布置如图２所

示。车内噪声信号的测点有３个，包括前排驾驶员

右耳处、中排右侧座椅位置和后排座椅中间位置（该

车辆有３排座椅），噪声信号测点布置如图３所示。

图２　振动信号测点布置

Ｆｉｇ．２　Ｉｎｓｔａｌｌａｔｉｏｎｏｆａｃｃｅｌｅｒａｔｉｏｎｔｒａｎｓｄｕｃｅｒ

图３　噪声信号测点布置

Ｆｉｇ．３　Ｉｎｓｔａｌｌａｔｉｏｎｏｆｍｉｃｒｏｐｈｏｎｅ

试验测试工况包括恒定车速发动机转速油门

的稳态工况和恒定油门的加速工况。其中，由于高

挡位低转速中油门是主观评估时发生ＮＶＨ问题的

工况，故本次试验以５挡，１２００～２０００ｒ／ｍｉｎ，３０％

油门为重点评估和分析工况，研究车内 ＮＶＨ 问题

的激励源及整车和传动系的ＮＶＨ特性。

１．３　试验数据分析

笔者采用差速器输出端半轴转速波动的均方根
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值描述传动系的扭振特征，简称扭振幅值。扭振幅

值越大，则传动系的扭振激励越大。图４为５挡，

１２００～２０００ｒ／ｍｉｎ，３０％油门工况时，测试得到的

扭振幅值随发动机转速的变化曲线。由图４可知，

当油门开度恒定时，扭振幅值随着发动机转速的提

高而降低。

图４　扭振幅值试验测试结果

Ｆｉｇ．４　Ｔｏｒｓｉｏｎａｌｖｉｂｒａｔｉｏｎｔｅｓｔｒｅｓｕｌｔ

图５分别为扭振幅值、转向节狓向振动加速度

和驾驶员座椅导轨狓 向振动加速度的时频图。由

图可知：ａ．驾驶员座椅导轨的狓向振动加速度以１．５

阶的振动为主，这与转向节的狓向振动加速度和扭

振幅值的阶次特征一致；ｂ．座椅导轨和转向节的振

动加速度的１．５阶次幅值与扭振幅值的变化趋势一

致，且随着发动机转速的提高而逐渐降低；ｃ．分析发

图５　传动系统扭振、转向节狓向振动和驾驶员座椅导轨狓

向振动时频图

Ｆｉｇ．５　Ｔｉｍｅｆｒｅｑｕｅｎｃｙｄｉａｇｒａｍ ｏｆｔｏｒｓｉｏｎａｌｖｉｂｒａｔｉｏｎ，

ｋｎｕｃｋｌｅｖｉｂｒａｔｉｏｎａｎｄｓｅａｔｔｒａｃｋｖｉｂｒａｔｉｏｎ

现，扭振频率主要低于５０Ｈｚ，与传动系主要部件的

柔性模态无关，为动力总成引起的传动系强迫滚振

现象。

车辆在行驶过程中，动力总成的激励传递到车

身主要通过２个途径：动力总成悬置车身；动力总

成传动系统车身。为了锁定引起上述加速行驶车

内ＮＶＨ问题的主要传递路径，提取了座椅导轨、转

向节和悬置安装点车身侧的狓方向１．５阶振动加速

度信号，分析三者之间的相关性，如图６所示。研究

发现：座椅导轨和转向节的狓向振动加速度具有较

高的相关性，呈显著的线性关系；座椅导轨与悬置车

身侧的振动加速度线性相关性较差。由此可判断，

该工况下的车内ＮＶＨ问题是由动力总成的激励通

过传动系传递到车身所引起的。由于传动系的扭振

是引起该问题的激励源，因此建立传动系扭振集总

参数模型，研究传动系扭振的关键影响因素。

图６　座椅振动、转向节振动和悬置车身侧狓向振动的相

关性分析

Ｆｉｇ．６　Ｃｏｒｒｅｌａｔｉｏｎａｎａｌｙｓｉｓｏｆｖｉｂｒａｔｉｏｎｏｆｓｅａｔｔｒａｃｋ，

ｋｎｕｃｋｌｅａｎｄｐｏｗｅｒｔｒａｉｎｍｏｕｎｔｂｏｄｙｓｉｄｅ

２　六自由度三缸机传动系扭振集总参

数模型

　　笔者建立的传动系扭振模型为多自由度集总参

数模型，是将传动系统简化为由集中质量、当量阻尼

和当量扭转刚度组成的多自由度离散化模型。

２．１　模型的建立

笔者以某中型 ＭＰＶ配置的小排量涡轮增压三

缸发动机的传动系统为基础，建立六自由度三缸机

传动系扭振集总参数动力学模型，如图７所示。其

中，发动机的连杆、活塞和平衡轴等组件已等效计算

到集总参数模型中。图７中：犽１ 为柔性盘和泵轮之

间连接轴的当量扭转刚度；犽２ 为离合器输入端和输

出端之间的当量摩擦扭转刚度；犽３ 为变速箱输入轴
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图７　六自由度三缸机传动系扭振集总参数模型

Ｆｉｇ．７　Ｌｕｍｐｅｄｐａｒａｍｅｔｅｒｍｏｄｅｌｏｆ３ｃｙｌｉｎｄｅｒｅｎｇｉｎｅａｎｄ

ｄｒｉｖｅｌｉｎｅｓｙｓｔｅｍｗｉｔｈ６Ｄｏｆｓ

和输出轴齿轮之间的当量啮合刚度；犽４ 为差速器输

出轴和半轴之间的当量扭转刚度；犽５ 为半轴和车轴

之间的当量扭转刚度；犮狅１为活塞受到的等效外阻尼

系数；犮狅６ 为车轮和车身受到的等效外阻尼系数；犮犻

为惯性质量犑犻和犑犻＋１ 之间的等效内阻尼系数；犜犳

为发动机的燃烧激励力矩。

假设：ａ．扭振系统为线性的多自由度离散系统；

ｂ．忽略传动系统所受到的拉压和弯曲振动；ｃ．为了

合理简化模型，将不同部件之间连接刚度较高的多

个部件视为同一集中质量，包括发动机曲轴系（含曲

轴、活塞连杆、平衡轴和带轮等）与柔性盘，液力变矩

器泵轮和离合器输入端，离合器输出端与涡轮以及

变速箱输入轴，变速箱输出轴和差速器，车轮与车身

（已将车身平动质量转化为等效转动惯量）；ｄ．各部

件之间的连接件视为仅具有扭转刚度的弹性轴；ｅ．

连接件的转动惯量平均分配到其两端的集中质量

上；ｆ．存在速比的部件，通过等效动能原则将其转动

惯量和扭转刚度转化为当量转动惯量和当量扭转

刚度。

犑１～犑６分别为六自由度系统的各转动惯量，其

表达式为犑１＝犑犲＋犑犳犱，犑２＝犑狆 ＋犑犮犻，犑３＝犑犮狅 ＋

犑狋＋犑狋犻，犑４＝犑狋狅＋犑犱，犑５＝犑犺狊，犑６＝犑狑＋犑狏。 其中：

犑犲为发动机传动机构绕曲轴中心线的当量转动惯

量，包含曲轴、活塞连杆、平衡轴和带轮等机构；犑犳犱

为柔性盘绕曲轴中心线的当量转动惯量；犑狆 和犑狋

分别为液力变矩器泵轮和涡轮绕曲轴中心线的当量

转动惯量；犑犮犻 和犑犮狅 分别为液力变矩器中离合器输

入端和输出端绕曲轴中心线的当量转动惯量；犑狋犻和

犑狋狅 分别为变速箱输入轴和输出轴分别绕各自轴向

中心线的当量转动惯量；犑犱 为差速器绕变速箱输出

轴中心线的当量转动惯量；犑犺狊 为半轴绕其自身轴

向中心线的当量转动惯量；犑狑为车轮绕车轴中心线

的当量转动惯量；犑狏 为车身平动质量转化成绕车轴

中心线的当量转动惯量。

根据牛顿第二定律，对图７所示的传动系统建

立扭转振动微分方程为

犕̈θ＋犆θ＋犓θ＝犜

其中：犕 为转动惯量矩阵；犓为刚度矩阵；犜为激振

力矩向量；θ 为角位移向量；犆 为阻尼矩阵，犆＝

犆犮＋犆狅；犆犮为内阻尼矩阵；犆狅 为外阻尼矩阵。

表达式分别为

犕＝ｄｉａｇ犑１，犑２，犑３，犑４，犑５，犑（ ）６ 　　　　　　　　　

犆犮＝

犮１ －犮１ ０ ０ ０ ０

－犮１犮１＋犮２ －犮２ ０ ０ ０

０ －犮２ 犮２＋犮３ －犮３ ０ ０

０ ０ －犮３ 犮３＋犮４ －犮４ ０

０ ０ ０ －犮４ 犮４＋犮５ －犮５

０ ０ ０ ０ －犮５ 犮

熿

燀

燄

燅５

犆狅＝ｄｉａｇ犮狅１，０，０，０，０，犮狅（ ）６

犆＝

犮狅１＋犮１ －犮１ ０ ０ ０ ０

－犮１ 犮１＋犮２ －犮２ ０ ０ ０

０ －犮２ 犮２＋犮３ －犮３ ０ ０

０ ０ －犮３ 犮３＋犮４ －犮４ ０

０ ０ ０ －犮４ 犮４＋犮５ －犮５

０ ０ ０ ０ －犮５ 犮５＋犮狅

熿

燀

燄

燅６

犓＝

犽１ －犽１ ０ ０ ０ ０

－犽１犽１＋犽２ －犽２ ０ ０ ０

０ －犽２ 犽２＋犽３ －犽３ ０ ０

０ ０ －犽３ 犽３＋犽４ －犽４ ０

０ ０ ０ －犽４ 犽４＋犽５ －犽５

０ ０ ０ ０ －犽５ 犽

熿

燀

燄

燅５

犜＝ 犜犳，０，０，０，０，（ ）０

θ＝θ１，θ２，θ３，θ４，θ５，θ｛ ｝６

２．２　模型结构参数的确定

六自由度三缸机传动系扭振集总参数模型的参

数确定采用以下方法：ａ．各部件当量转动惯量都是

在三维ＣＡＤ模型中计算获得，其中变速箱输出端

之后部件的转动惯量需通过减速比进行相应的转

换；ｂ．各部件之间的连接件当量扭转刚度可通过建

立ＣＡＥ仿真模型计算获得近似值；ｃ．阻尼系数分为

外阻尼系数和内阻尼系数，主要参考文献［５，１４］的

经验值；ｄ．燃烧激励力矩是通过缸压传感器测试发

动机各缸缸压，并计算获得不同发动机转速下的点

火阶次燃烧力矩。传动系集总参数模型的模型参数

如表１所示。发动机３０％油门时的燃烧力矩测试
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值如表２所示。

表１　传动系集总参数模型的模型参数

犜犪犫．１　犘犪狉犪犿犲狋犲狉狊狅犳犱狉犻狏犲犾犻狀犲狊狔狊狋犲犿犿狅犱犲犾

当量转动惯量／（１０－２ｋｇ·ｍ
－２）

犑１ 犑２ 犑３ 犑４ 犑５ 犑６ ／

３．９６ ０．９７ ６．１２ ０．２７ ０．１４ ７６５．７５ ／

当量扭转刚度／（１０４Ｎ·ｍ·ｒａｄ－１）

犽１ 犽２ 犽３ 犽４ 犽５ ／ ／

２．０２０ ０．０１８ １．９６６ ０．１９７ ０．２０２

当量阻尼系数／（Ｎ·ｍ·（ｒａｄ·ｓ－１）－１）

犮１ 犮２ 犮３ 犮４ 犮５ 犮狅１ 犮狅６

０．３ １．０ ０．３ ０．３ ０．１ ０．３ ３．０

表２　发动机３０％油门时的燃烧力矩测试值

犜犪犫．２　犉犻狉犻狀犵狋狅狉狇狌犲狅犳３犮狔犾犻狀犱犲狉犲狀犵犻狀犲犪狋３０％狆犲犱犪犾

转速／（ｒ·ｍｉｎ－１）输出力矩／（Ｎ·ｍ） 燃烧力矩／（Ｎ·ｍ）

１２００ １５５．２ ３２５．９

１４００ １６６．９ ３５０．５

１６００ １６４．５ ３４５．５

１８００ １５０．５ ３１６．０

２０００ １３６．９ ２８７．４

２．３　模型的验证

基于建立的六自由度三缸机传动系扭振集总参

数动力学模型，运用 ＭａｔｌａｂＳｉｍｕｌｉｎｋ软件完成系

统的瞬态动力学仿真分析，实现传动系扭振的预测，

研究其动态响应特性。为了便于与试验结果对比，

以验证模型的有效性，仿真工况与上文的主要试验

测试工况一致（５ 挡，１２００～２０００ｒ／ｍｉｎ，３０％

油门）。

图８为六自由度三缸机扭振集总参数模型预测

结果与整车转鼓台架测试结果的对比。由图８可

知：ａ．传动系扭振集总参数动力学模型的预测结果

与试验测试结果具有较好的一致性；ｂ．转鼓测试的

扭振幅值随着转速变化时，会存在一定的不稳定波

动，这可能是由于发动机在实际运行时，燃烧力矩的

图８　模型预测结果与试验结果的对比

Ｆｉｇ．８　Ｃｏｒｒｅｌａｔｉｏｎｏｆｐｒｅｄｉｃｔｅｄｒｅｓｕｌｔａｎｄｔｅｓｔｒｅｓｕｌｔ

大小存在波动所致。仿真时输入的燃烧力矩是由多

个稳态计算值拟合而成的，不存在时变的不确定波

动，因此仿真预测结果更加平滑。

综上所述，仿真预测结果具有较高的精度，验证

了模型的有效性。

３　扭振的关键影响因素及犖犞犎开发

策略

　　基于建立的六自由度三缸机传动系扭振集总参

数动力学模型，利用瞬态仿真分析法对传动系扭振

的关键影响因素进行分析。研究发现，发动机输出

扭矩、传动系转动惯量、发动机转速和传动系扭转刚

度对扭振幅值的影响显著。图９为扭振幅值的关键

影响因素分析。
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图９　扭振幅值的关键影响因素分析

Ｆｉｇ．９　Ｋｅｙｉｍｐａｃｔｆａｃｔｏｒｓｏｆｔｏｒｓｉｏｎａｌｖｉｂｒａｔｉｏｎ

图９（ａ）为不同发动机输出扭矩对扭振幅值影

响。由图９（ａ）可知，随着发动机扭矩的降低，扭振

幅值也线性降低。在整车 ＮＶＨ 开发前期时，需结

合整车扭振灵敏度制定发动机的限扭曲线，控制低

转速高挡位时的发动机输出扭矩，以降低传动系扭

振幅值，提升车内的声振品质。

图９（ｂ）为不同变速箱柔性盘惯量对扭振幅值

的影响。由图９（ｂ）可知，随着柔性盘惯量的增加，

扭振幅值也随之降低。由于该款三缸发动机配置了

液力变矩器，无飞轮结构设计，柔性盘的转动惯量也

较小（仅约０．０１ｋｇ／ｍ
２），在整个传动系中所占比重

非常小，且受到动力总成内部空间的限制，因此通过

增加柔性盘的转动惯量对扭振幅值的降低贡献

有限。

液力变矩器离合器滑差（ｔｏｒｑｕｅｃｏｎｖｅｒｔｅｒｃｏｎ

ｔｒｏｌｓｌｉｐ，简称ＴＣＣＳｌｉｐ）是变速箱标定的重要控制

指标之一，可实现不同工况下的ＴＣＣＳｌｉｐ值的需求

设置。图９（ｃ）为液力变矩器（ｔｏｒｑｕｅｃｏｎｖｅｒｔｅｒ，简

称ＴＣ）离合器扭转刚度对扭振幅值的影响。由图９

（ｃ）可知，随着ＴＣ离合器扭转刚度的减小，扭振幅

值显著降低。在整车ＮＶＨ开发时，对于配置了ＴＣ

的自动变速箱（ａｕｔｏｍａｔｉｃｔｒａｎｓｍｉｓｓｉｏｎ，简称 ＡＴ）

或无级自动变速箱（ｃｏｎｔｉｎｕｏｕｓｌｙｖａｒｉａｂｌｅｔｒａｎｓｍｉｓ

ｓｉｏｎ，简称ＣＶＴ），可以通过增大ＴＣＣＳｌｉｐ值，降低

离合器的摩擦扭转刚度，显著降低传动系扭振，提升

扭振引起的车内声振品质，但该方案需综合平衡

ＮＶＨ、油耗和ＴＣ耐久性能。

图９（ｄ）为在恒定发动机输出扭矩时（１５０Ｎ·ｍ

输出扭矩）的扭振幅值随转速变化曲线。由图９（ｄ）

可知：ａ．随着发动机转速的提高，扭振幅值逐渐降

低；ｂ．在低转速区，扭振幅值的降低速率较大，随着

发动机转速的增大，扭振幅值的降低速率逐渐减小。

因此，在低转速区间，提高发动机转速对降低扭振幅

值贡献显著。在整车 ＮＶＨ 开发时，可以通过提高

变速箱速比和发动机升挡转速的方式，使发动机在

大负荷工况下工作在高转速区间，避开低转速大负

荷工况，从而避免扭振引起车内ＮＶＨ问题发生。

４　结束语

笔者首先基于某三缸机中型 ＭＰＶ的半消声室

转鼓试验，运用传递路径分析法，锁定了引起该车辆

高挡位低转速时车内ＮＶＨ抱怨的主要激励源———

传动系扭振；其次，基于该转鼓试验的扭振幅值测试

结果，结合ＣＡＥ仿真识别模型的关键参数，建立了

六自由度三缸机传动系扭振集总参数动力学模型，

实现了传动系扭振的准确预测，验证了模型的有效

性；最后，通过传动系扭振的关键影响因素研究发

现，发动机输出扭矩、传动系转动惯量、传动系扭转

刚度和发动机转速对扭振幅值的影响非常显著，为

传动系扭振的优化和整车ＮＶＨ性能的提升提供了

理论依据。本研究对扭振引起的车内ＮＶＨ问题的

激励源识别方法、传动系扭振发生机理和关键影响

因素分析研究奠定了基础，对于整车的扭振 ＮＶＨ

前期性能开发具有指导意义。
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