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摘  要: 在考虑相关部件非线性特性的基础上，采用 GT-CRANK软件建立某车辆动力传动装置轴系

非归一化动力学仿真模型。开展轴系动力学耦合仿真研究，对比不考虑部件非线性的仿真结果，扭

转减振器的非线性阻尼对轴系扭振特性无影响，可采用常阻尼代替；弹性联轴器低频大阻尼、高频

小阻尼的特性有效地隔离了发动机低阶扭振向传动装置的传递。最后开展动力传动装置扭振台架试

验，表明轴系耦合仿真模型具有较高的仿真精度。 

关键词:车辆动力传动装置；非线性动力学；耦合仿真；扭转减振器；弹性联轴器 

Abstract：Based on the nonlinear characteristics of related components, the non-unitary 

dynamic simulation model of a vehicle powertrain was established using GT-CRANK software, 

and also the dynamic coupling simulation about shafting was conducted. Compared with the 

simulation results under the condition of taking into not any account of nonlinear factors, 

the nonlinear damping of torsional vibration absorber has no effect on the shaft system. 

The elastic coupling has the dynamic characteristics of low frequency with high damping 

and high frequency with low damping which isolates the torsional vibration of engine 

crankshaft and the transmission effectively. The experiment about torsional vibration was 

conducted on the bench and the results showed that the coupling simulation model has a greatly 

satisfactory precision.  

Key words: Vehicle powertrain; Nonlinear dynamics; Coupling simulation; Torsional 

vibration absorber; Elastic coupling 

1 引言 

在以往车辆动力传动装置动力学建模中，理想地认为其轴系是由只有转动惯量而无弹性变形的

刚体质量和只有弹性变形而无转动惯量的弹性轴段组成。这样的假设在动力传动装置转速不高、负

载不大时基本能够满足工程设计的需要。随着车辆动力传动装置朝着高速、重载方向的深入发展，

部件的非线性动力学特性越来越明显。因此，深入探索动力传动装置非线性动力学特性，对于获得

精确的仿真结果，更好的支撑部件的结构设计和系统的动力学参数匹配有着重要的理论和工程意义。 
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车辆动力传动装置主要的非线性部件包括扭转减振器、弹性联轴器和液力变矩器。文献[1]、[2]

对液力变矩器的非线性进行了详细地仿真和试验研究，本文不再赘述。对扭转减振器和弹性联轴器

的研究，大部分通过建立轴系的归一化动力学模型，进行参数影响规律研究或部件的选型[1, 3, 4]。为

了真实地反映动力传动装置轴系的扭振特性，本文建立动力传动装置轴系非归一化动力学仿真模型，

研究扭转减振器和弹性联轴器的非线性特性对轴系扭振的影响，开展台架试验研究验证仿真结果。 

2 建模 

2.1 线性弹性部件的扭振建模 

动力传动装置大部分部件非线性特性较弱，可视为线性弹性部件，例如变速箱传动轴、前传动、

侧传动等。对这些部件进行合理的简化，离散成弹性质量系统。轴系动力学仿真精度取决于部件的

离散是否合理，离散化程度是否合适，动力学参数获取是否精确等因素。工程实践证明，经过合理

离散化处理的轴系仿真结果和实测值可基本相符，能够满足工程设计的要要[5]。 

（1）转动惯量 

为了真实地反映动力传动装置的动力学特性，建模过程中力求动力学参数准确。采用 Pro/E软件

建立部件三维模型，按照要求输入材料的密度，使用软件的质量属性功能计算旋转部件的转动惯量。

该方法计算转动惯量不受部件形状复杂程度的影响，可以较准确的得到如齿轮的转动惯量。 

（2）扭转刚度 

传统计算部件的扭转刚度时通常对部件进行简化，忽略形状不规则部分对扭转刚度的影响，或

采用经验公式计算，不可避免带来计算误差。本文使用有限元分析软件 ANSYS精确计算部件的扭转

刚度。若计算相邻部件间轴段的扭转刚度，将轴一端固定（约束所有自由度），另一端约束径向和轴

向平动自由度，放开绕轴向的转动自由度。设轴的长度为 L（m），在自由端加载绕轴向的转矩M

（N.m），则可计算在轴全长范围内产生的最大扭转角位移ϕ（m），则轴段扭转刚度可表示为： 

ML
K

ϕ
= （N.m/rad） 

对于阶梯轴或套轴，可根据刚度的串联和并联进行求解，具体方法详见参考文献[6]。图 1 为某

传动轴三维图以及其轴段刚度的有限元求解结果。 

 

 

（a）传动轴三维图 
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（b）轴段扭转刚度的求解结果 

图 1 轴段扭转刚度的有限元求解 

2.2 扭转减振器扭振建模 

研究的柴油机在自由端安装硅油减振器，将扭转减振器的多质量系统离散成如图 2 所示的双质

量系统，其中 iJ 、 1iJ + 分别为减振器惯性体和壳体转动惯量， dK 、 dC 为减振器等效刚度和等效阻尼，

2iJ + 为曲轴的离散惯量。硅油减振器的刚度很小，且线性度较高，可按常量刚度处理
[7]。根据文献[6]，

硅油减振器的阻尼系数为： 

1

2
dC J ω=                                    (1) 

式中  dJ —硅油减振器惯性体转动惯量；ω —系统振动圆频率（Hz）。 

图 3为减振器的等效阻尼随系统振动圆频率的变化曲线。 

iJ

dK

dC

1iJ +

iK

2iJ +

   

图 2 扭转减振器的双扭摆模型                   图 3 减振器的等效阻尼系数 

2.3 弹性联轴器的扭振建模 

研究的动力传动装置中，在发动机飞轮端与传动装置之间安装盖斯林格弹性联轴器，用来减小

扭矩波动，衰减共振幅值，调整自振频率，补偿轴线对中误差[6]。将弹性联轴器简化为双惯量扭转系

统，如图 4 所示，其中 nJ 、 1nJ + 分别表示主动和被动件惯量， nK 、 nC 分别为联轴器等效刚度和等

效阻尼。联轴器主动部分通过螺栓与发动机飞轮连接，转动惯量合并在飞轮惯量上；被动部分通过

内齿套与变速箱输入轴相连，建立独立的集中质量。因此，建立弹性联轴器扭振模型的关键是如何

准确获取等效刚度和等效阻尼。 
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图 4 弹性联轴器的双惯量扭振模型 

文献[8]详细研究盖斯林格联轴器的非线性特性，并进行了试验验证。从结果中可看出，扭转角

位移在 0~0.1rad（0~5.73°）范围内变化时，对应的非线性刚度从 52073Nm/rad变化到 52103Nm/rad，

因此联轴器的刚度可视为常量；非线性阻尼对系统影响较复杂。采用分段线性化的方法计算盖斯林

格联轴器动态刚度和动态阻尼。根据文献[9]，盖斯林格联轴器的动态刚度、动态阻尼分别为： 
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式中  dK —动态刚度；ω —系统振动频率； 0ω —联轴器特征频率； sK —联轴器静态刚度； dC —动

态阻尼；κ —阻尼因数。 

研究的弹性联轴器属于外充油式，其阻尼主要来自于联轴器内部油液的挤压流动，阻尼因数的

计算公式为[9]： 
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安装的盖斯林格弹性联轴器的静态刚度为0.0249MN/rad，特征频率为1800Hz（联轴器厂家提供）。

发动机额定转速为 2500r/min，考虑前 12谐次激励力矩，因此只考虑 500Hz以下的频率。式（4）是

研究的盖斯林格联轴器动态刚度和动态阻尼的表达式，图 5 是联轴器的动力学参数随系统振动频率

的变化曲线。 

( )

( )

24900 5.118 . /

15.32 0.003127 498 / . . /
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                (4) 
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图 5 联轴器动态刚度和动态阻尼 

盖斯林格联轴器的动态刚度随着系统频率线性增加，但整体变化不大，与文献[8]的试验结论基

本相符。动态阻尼在频率小于 50Hz时随着系统频率的降低急剧增加，大于 300Hz后动态阻尼基本不

变。阻尼系数对系统振动固有频率影响不大，而对强迫振动特性有较大的影响。 

2.4 动力传动装置轴系动力学模型的建立 

动力传动装置中各旋转部件通过齿轮啮合、液力变矩器变速，使得传动系统部件与发动机曲轴

转速不同。传统建模过程中通常按照能量守恒的原则，将传动装置动力学参数等效转化到与曲轴同

转速的传动轴上，称为归一化法。该方法需要根据不同挡位和液力变矩器速比进行动力学参数的转

换，工作量大且繁琐，不能准确获取轴系特定位置的扭振特性，更不方便对部件的动力学参数进行

校核。研究辅助系统和路面激励等对轴系的影响，需要将力矩经过转换后作用在传动轴惯性质量上。

针对以上情况，根据动力传动装置不同挡位离合器结合关系，建立反映变速箱齿轮啮合状态的非归

一化动力学模型。图 6为 GT-CRANK中建立的动力传动装置 1挡直驶工况的轴系动力学模型。 

3 动力传动装置非线性部件的动力学仿真 

针对动力传动装置中的两个重要的非线性部件扭转减振器和弹性联轴器，以机械 1 挡直驶工况

为例，开展轴系动力学仿真研究，分析非线性阻尼和刚度对动力传动装置轴系扭振的影响规律，为

扭转减振器和弹性联轴器的选型和动力学参数匹配提供理论依据。 

3.1 扭转减振器的非线性动力学仿真 

根据 2.2扭转减振器的动力学建模可知，扭转减振器扭转刚度可视为常数，具体参数由发动机厂

家提供；阻尼系数随着系统振动频率而线性增加。下面将发动机厂家提供的减振器阻尼系数

（5.1N.m.s/rad）的仿真结果，与考虑非线性阻尼（图 3 所示）的轴系动力学模型仿真结果进行对比

分析，如图 7所示。 
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（1—缸压；2—活塞；3—连杆；4—曲轴；5—扭转减振器；6—机体；7—悬置；8—弹性联轴器；9—

前传动；10—液力变矩器；11—辅助系统；12—汇流排；13—侧传动及车体） 

图 6 动力传动装置 1挡直驶工况的动力学模型 

  

（a）考虑非线性阻尼的角位移幅值和振幅-频率云图 

  

（b）不考虑非线性阻尼的角位移幅值和振幅-频率云图 

图 7 减振器阻尼非线性对减振器惯性体端角位移幅值的影响 
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从图 7 可知，考虑减振器非线性阻尼前后，曲轴的角位移主要区别在减振器惯性体端，其它位

置角位移幅值无明显变化。考虑阻尼非线性的减振器惯性体端综合角位移幅值较忽略非线性的大，

其原因是惯性体端角位移包括曲轴单结点和双结点扭振，共振频率分别为 172.10Hz和 244.07Hz，非

线性阻尼在单结点共振频率点对应的阻尼是 3.71N.m.s/rad，小于厂家提供的常阻尼 5.1N.m.s/rad，因

此前者角位移幅值大于后者。双结点共振频率点对应的阻尼为 5.26 N.m.s/rad，与厂家提供数值相近。

曲轴自由端主要是双结点扭振，而减振器惯性体端既包括单结点又包括双结点扭振，这也说明了曲

轴其它位置角位移变化不大的原因。由于减振器惯性体端与曲轴不是刚性连接，允许其存在较大的

角位移幅值，因此厂家提供的常阻尼对于曲轴的强度无影响。 

3.2 弹性联轴器的非线性动力学仿真 

从 2.3弹性联轴器动力学建模可知，弹性联轴器动态刚度变化不大，这里不做分析，主要研究弹

性联轴器非线性阻尼对轴系扭振的影响。厂家提供的弹性联轴器阻尼为 18N.m.s/rad，与考虑非线性

阻尼（图 5所示）的仿真结果对比如图 8所示。 

  

（a）考虑非线性阻尼的自由端角位移     （b）不考虑非线性阻尼的自由端角位移 

  

（c）考虑非线性阻尼的泵轮端角位移     （b）不考虑非线性阻尼的泵轮端角位移 

图 8 弹性联轴器非线性阻尼对轴系角位移幅值的影响 

从图 8可看出，不考虑弹性联轴器非线性阻尼的轴系角位移幅值大于考虑非线性阻尼的对应值。

从自由端角位移幅值随转速变化曲线可知，曲轴系统扭振频率的谐次集中在高谐次，其中曲轴单双

结点扭振对应的阻尼分别是 18.75N.m.s/rad和 18.12N.m.s/rad，与厂家提供的阻尼接近。因此，6.5，

7，8 谐次角位移幅值变化不大，两者主要差别在低频部分的 0.5 谐次和 1 谐次，其共振频率分别为
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15.52Hz和 18.25Hz，与这两个频率对应的阻尼分别为 47.46 N.m.s/rad和 42.66 N.m.s/rad，比厂家给

定值 18 N.m.s/rad大得多，从而解释了不考虑阻尼非线性的低谐次角位移幅值增大的原因。 

液力变矩器泵轮端角位移幅值以 4 谐次以下扭振为主，对应共振频率分别有 18.25Hz、47.68Hz

和 143.11Hz，均小于曲轴的最低扭振频率，根据前面的分析可以很好地解释了不考虑非线性阻尼泵

轮端角位移幅值增大的原因。相对于曲轴而言，传动装置轴系属于低频扭振，弹性联轴器的低频大

阻尼、高频小阻尼特性有效地隔离和衰减传动装置轴系的扭振。在轴系动力学建模和仿真中必须考

虑弹性联轴器的非线性特性。 

4 动力传动装置扭振台架试验 

图 9是 50%负荷不同转速的动力传动装置不同位置的角位移仿真值与试验值对比。飞轮端 4谐

次角位移仿真值与试验值误差在低转速（1900r/min 以下），且试验幅值略大于仿真值，这主要是由

于柴油机的转速波动引起。飞轮端主要扭振谐次角位移吻合较好，确定的临界转速基本准确。减振

器惯性体端 4谐次角位移仿真值与试验值吻合度较好，主要扭振谐次角位移误差在 8%以内。变速箱

角三轴输出端角位移以 0.5谐次和 1谐次为主，仿真结果较好的预测了 0.5谐次转速 1000r/min、1谐

次转速 1600r/min的两个共振点。低负荷角位移幅值小带来的截断和量化误差，以及曲轴低负荷时低

谐次滚振产生的转速波动，均会影响到扭振的测量精度。 

  

（a）飞轮端                          （b）减振器惯性体端 

 

 （c）变速箱三轴输出端 

图 9 动力传动装置不同位置角位移幅值仿真值与试验值对比 

（s—仿真值；e-试验值） 
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5 结论 

（1）不考虑扭转减振器非线性阻尼作用后，惯性体端角位移幅值变小，而动力传动装置轴系其它位

置的扭振变化不大，因此采用常阻尼对于轴系的强度无影响。 

（2）不考虑弹性联轴器非线性阻尼的作用，动力传动装置轴系的扭振角位移幅值增大，这主要是由

于弹性联轴器低频大阻尼、高频小阻尼的特性能有效地隔离发动机低阶扭振向传动装置的传

递。弹性联轴器的非线性阻尼对传动装置的仿真结果有较大影响。 

（3）采用非接触法测量动力传动装置不同转速和负荷的扭振角位移，并进行简谐分析。发动机曲轴

角位移幅值的仿真误差在 8%以内，仿真确定的主要临界转速准确。变速箱传动轴角位移幅值较

小，由于截断误差的影响，仿真误差稍大。 
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