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功率分流混合动力传动系统扭转振动分析与刚度匹配

韩　兵　蔡忆昔　张　彤
（江苏大学汽车与交通工程学院，镇江 ２１２０１３）

　　【摘要】　研究了行星齿轮功率分流混合动力传动系统的扭转振动特性分析方法，通过扭转减振器的刚度匹配

实现系统共振转速的优化。针对混合动力系统可能出现的多种工作状态，建立传动系统的参数化振动模型。研究

了动力传动系统转速比及减振器刚度对系统共振转速的影响。计算结果表明，只有在特定转速比区间发动机才会

引起传动系统较高的共振转速，通过降低减振器扭转刚度可以降低系统共振转速，使其偏移发动机常用转速范围。
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　　引言

动力系统的电动化成为汽车驱动系统的发展趋

势，集功率分流及变速功能为一体的混合动力合成

箱技术已经成为新的研究热点
［１～２］

。将单个或多个

电机布置在变速箱内部，不仅可以保留基本的变速

功能还可以实现多动力源的动力耦合，整车改动量

小，便于布置。在目前已经上市的混合动力汽车中，

轿车深度混合方案全部采用电机与行星齿轮功率分

流机构集成的动力合成箱技术。功率分流系统集成

串联和并联方案的优点，为整车提供更多工作模式，

具有明显的节能效果。具有代表性的是丰田单模

ＴＨＳ（ｔｏｙｏｔａｈｙｂｒｉｄｓｙｓｔｅｍ）系统和通用双模 ＡＨＳ
（ａｄｖａｎｃｅｄｈｙｂｒｉｄｓｙｓｔｅｍ）系统［３～４］

。从丰田公司和

通用公司的混合动力技术发展来看，这种行星齿轮

功率分流合成箱技术又得到了进一步扩展应用。丰

田ＴＨＳ系统已经由深混系统向插电式混合动力系统发
展，已经推出了 Ｐｒｉｕｓ插电式混合动力车型；通用公司
在双模系统基础上研发了最新增程式Ｖｏｌｔ混合动力车
型。国内深混系统主要以并联及串并联系统为主，缺

少功率分流集成系统的开发与相关技术的研究。

本文以某款功率分流混合动力合成箱为分析对

象，研究动力合成箱传动系统的扭转振动控制技术。

通过对混合动力传动系统的振动特性研究实现各传

动部件的刚度优化匹配，同时为整车控制提供限制

条件，避免工作在共振转速区域。

１　混合动力系统结构与原理

１１　系统结构
该混合动力系统集成发动机和双电机 Ｅ１、Ｅ２



为一体，通过复合行星齿轮机构实现功率分流和无

级变速功能，系统结构如图 １所示。功率分流机构
可以分解为一个单行星齿轮排和一个双行星齿轮

排，其中小太阳轮（Ｓ１）、大行星齿轮（ｂｐ）及齿圈
（Ｒｉｎｇ）构成单行星齿轮排，大太阳轮（Ｓ２）、小行星
齿轮（ｓｐ）、大行星齿轮及齿圈构成双行星齿轮排。
这种行星排的复合结构设计缩短了功率分流机构的

轴向尺寸，便于空间布置。发动机通过离合器与行

星架（ＰＣ）连接，电机 Ｅ１、Ｅ２转轴分别与太阳轮 Ｓ１、
Ｓ２连接，齿圈作为动力的输出轴通过二级主减速齿
轮（Ｒｅｄ）、差速器（Ｄｉｆｆ）驱动车轮行驶，同时也作为
制动能量的回收传递路线。在行星架上设置单向离

合器，主要是为了实现纯电动驱动模式的优化控制，

满足系统的扭矩平衡要求。

图 １　混合动力系统结构简图

Ｆｉｇ．１　Ｄｉａｇｒａｍｏｆｈｙｂｒｉｄｐｏｗｅｒｓｙｓｔｅｍ
　

１２　工作原理分析
根据行星排机构的转速特性，得到功率分流机

构的转速关系为

ｎＳ１＝ｎＲｉ０１＋ｎＰＣ（１－ｉ０１） （１）
ｎＳ２＝ｎＲｉ０２＋ｎＰＣ（１－ｉ０２） （２）

式中　ｎＳ１———小太阳轮转速
ｎＳ２———大太阳轮转速
ｎＰＣ———行星架转速　　ｎＲ———齿圈转速
ｉ０１———齿圈与小太阳轮齿数比
ｉ０２———齿圈与大太阳轮齿数比

根据行星排与各动力源的连接方式，得到发动

机和齿圈输出轴的转速为

ｎＥｎｇ（ｎＥ１，ｎＥ２）＝
ｎＥ２ｉ０１－ｎＥ１ｉ０２
ｉ０１－ｉ０２

（３）

ｎｏｕｔ（ｎＥ１，ｎＥ２）＝
（１－ｉ０２）ｎＥ１－（１－ｉ０１）ｎＥ２

ｉ０１－ｉ０２
（４）

式中　ｎＥ１———电机 Ｅ１转速
ｎＥ２———电机 Ｅ２转速

由此可见发动机转速和车速完全解耦，发动机

转速可以独立于车速变化而变化。整车行驶时发动

机可以始终工作在最优化的工作区间，通过对电机

转速和扭矩的调节，满足车速和驱动扭矩的需求，即

电控无级变速功能。采用模拟杠杆法对行星齿轮功

率分流机构进行分析
［５～６］

，可以更直观地说明混合

动力系统的工作原理，等效杠杆如图 ２所示。当发
动机工作在转速 ｎＥｎｇ时，通过改变电机工作点使杠
杆以发动机转速为支点进行转动，使齿圈转速随之

变化，实现整车的无级变速。

图 ２　行星齿轮机构杠杆图

Ｆｉｇ．２　Ｌｅｖｅｒａｎａｌｏｇｙｏｆｐｌａｎｅｔａｒｙｇｅａｒｓｅｔ
　

２　传动系统振动模型

２１　建模方法
车辆传动系统是一个连续的多质量系统，在振

动特性分析时需要对系统建立简化数学模型。目前

采用较多的是集中质量模型法，将轴系分为若干集

中质量，集中质量之间采用弹簧联接，形成多质量

弹簧系统
［７］
。在实际的建模过程中，可以根据系统

动能及弹性变形能相等的原则，建立等效的当量力

学模型，也可以先建立相连集中质量的单元振动模

型，然后再装配成完整的系统模型。两种方法在求

解过程中对传动比的处理有所不同，经过矩阵换算

可以得到完全相同的振动模型。以典型的传动比模

型（图３ａ）为例，建立系统等效的当量振动模型。模
型中 Ｊ为集中质量的转动惯量，θ为转动角度，ω为
角速度，下标 ｅ表示每个集中质量单元，定义传动比
ｉ＝ω２２ｅ／ω２ｅ。

图 ３　减速齿轮振动模型

Ｆｉｇ．３　Ｖｉｂｒａｔｉｏｎｍｏｄｅｌｏｆｒｅｄｕｃｔｉｏｎｇｅａｒｓ
（ａ）单元模型　（ｂ）等效模型

　
将各集中质量的转动惯量换算成与第一个集中
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质量转速相等的当量转动惯量，由动能守恒得到

１
２
ＪＢω

２
Ｂ＝
１
２
Ｊ２ｅω

２
２ｅ＋
１
２
Ｊ２２ｅω

２
２２ｅ （５）

１
２
ＪＣω

２
Ｃ＝
１
２
Ｊ３ｅω

２
３ｅ （６）

即得到当量转动惯量为

ＪＡ＝Ｊ１ｅ
ＪＢ＝Ｊ２ｅ＋Ｊ２２ｅｉ

２

ＪＣ＝Ｊ３ｅｉ
２

根据弹性变形能守恒将刚度 Ｋ２ｅ换算成等效的
当量刚度，由能量守恒得到

１
２
ＫＢΔθ

２
Ｂ＝
１
２
Ｋ２ｅΔθ

２
２ｅ （７）

即得到当量刚度为

ＫＡ＝Ｋ１ｅ
ＫＢ＝Ｋ２ｅｉ

２

因此得到系统等效的当量振动模型，如图３ｂ所
示，系统动力学方程将以当量数值进行计算，分析传

动系统的振动特性。

２２　传动系统振动模型
考虑到齿轮本身的刚度很大，一般视其为刚性

连接部件，只考虑传动轴的扭转刚度。针对混合动

力系统的结构，建立如图 ４所示的当量扭转振动模
型。

图 ４　传动系统振动模型

Ｆｉｇ．４　Ｖｉｂｒａｔｉｏｎｍｏｄｅｌｏｆｐｏｗｅｒｔｒａｉｎ
　
根据上述模型，建立系统运动微分方程为

Ｊ１θ
··

１＋Ｋ１（θ１－θ２）＝０

Ｊ２θ
··

２－Ｋ１（θ１－θ２）＋Ｋ２（θ２－θ３）＝０

Ｊ３θ
··

３－Ｋ２（θ２－θ３）










＝０

（８）

式中　Ｊ１———发动机曲轴机构、飞轮及减振器部件
的当量转动惯量

Ｊ２———齿圈、电机、二级减速齿轮、差速器及
传动半轴一半的当量转动惯量

Ｊ３———整车、车轮及传动半轴一半的当量转
动惯量

Ｋ１———扭转减振器及输入轴当量扭转刚度
Ｋ２———半轴及轮胎的当量扭转刚度

其中，Ｊ１＝０３１２ｋｇ·ｍ
２
，ＪＲｉｎｇ＝０００５６ｋｇ·ｍ

２
，ＪＥ１＝

００２１ｋｇ·ｍ２，ＪＥ２＝００４２ｋｇ·ｍ
２
，ＪＲｅｄ＝０００６ｋｇ·ｍ

２
，

ＪＤｉｆｆ＝００２ｋｇ·ｍ
２
，Ｊｈａｌｆｓｈａｆｔ＝０００１５ｋｇ·ｍ

２
，Ｊｗｈｅｅｌ＝

３６６ｋｇ·ｍ２，Ｋｈａｌｆｓｈａｆｔ ＝９５００Ｎ·ｍ／ｒａｄ，Ｋｔｉｒｅ ＝
９１６００Ｎ·ｍ／ｒａｄ。

由于该系统发动机转速与车速解耦，在转动惯

量和刚度计算时引入转速比 ｈ＝ｎＥ１／ｎＥｎｇ，建立行星
齿轮机构各部件与发动机的转速关系。不同的 ｈ值
代表了动力箱传动系统可能出现的各种工作状态。

根据式（３）、（４）得到传动系中各轴与发动机的转速
比关系为

ｎＥ２
ｎＥｎｇ
＝
ｈｉ０２－ｉ０２＋ｉ０１

ｉ０１
ｎＲｉｎｇ
ｎＥｎｇ

＝
ｈ＋ｉ０１－１
ｉ０１

ｎＲｅｄ
ｎＥｎｇ
＝
ｎｏｕｔ
ｎＥｎｇ
ｉｒｒ

ｎＤｉｆｆ
ｎＥｎｇ
＝
ｎｏｕｔ
ｎＥｎｇ
ｉｒｒｉ















 ｒｄ

（９）

式中　ｉｒｒ———二级减速齿轮与齿圈的转速比
ｉｒｄ———差速器齿轮与二级减速齿轮的转速比

根据当量转动惯量的计算方法，Ｊ１、Ｊ２、Ｊ３、Ｋ１、
Ｋ２表示为

Ｊ１＝ＪＥｎｇ＋Ｊｄａｍｐｅｒ （１０）

Ｊ２（ｈ）＝ｈ
２ＪＥ１ (＋ ｎＥ２

ｎ )
Ｅｎｇ

２

ＪＥ２ (＋ ｎＲｉｎｇ
ｎ )
Ｅｎｇ

２

ＪＲｉｎｇ＋…

(
＋

ｎＲｅｄ
ｎ )
Ｅｎｇ

２

ＪＲｅｄ (＋ ｎＤｉｆｆ
ｎ )
Ｅｎｇ

２

（ＪＤｉｆｆ＋Ｊｈａｌｆｓｈａｆｔ） （１１）

Ｊ３（ｈ） (＝ ｎＤｉｆｆ
ｎ )
Ｅｎｇ

２

（Ｊｈａｌｆｓｈａｆｔ＋Ｊｗｈｅｅｌ＋ｍｃａｒｒ
２
ｗｈｅｅｌ）

（１２）
式中　ｍｃａｒ———整车质量，为１４５０ｋｇ
　　　ｒｗｈｅｅｌ———车轮半径，为０３１ｍ

Ｋ１（Ｋｄ）＝
ＫｄＫｉｎｐｕｔ
Ｋｄ＋Ｋｉｎｐｕｔ

（１３）

式中　Ｋｄ———扭转减振器刚度
Ｋｉｎｐｕｔ———动力箱输入轴刚度，为１８６７０Ｎ·ｍ／ｒａｄ

Ｋ２（ｈ） (＝ ｎＤｉｆｆ
ｎ )
Ｅｎｇ

２ ＫｈａｌｆｓｈａｆｔＫｔｉｒｅ
Ｋｈａｌｆｓｈａｆｔ＋Ｋｔｉｒｅ

（１４）

将传动系统运动方程改写成矩阵形式

Ｊθ
··

＋Ｋθ＝０ （１５）
式中

Ｊ＝

Ｊ１
Ｊ２（ｈ）

Ｊ３（ｈ











）

Ｋ＝

Ｋ１（Ｋｄ） －Ｋ１（Ｋｄ） ０

－Ｋ１（Ｋｄ） Ｋ１（Ｋｄ）＋Ｋ２（ｈ） －Ｋ２（ｈ）

０ －Ｋ２（ｈ） Ｋ２（ｈ











）
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方程（１５）的解可表达成 θｉ＝Ａｉｓｉｎ（ωｔ＋）的形
式，因此系统运动方程转换为

（Ｋ－λ２Ｊ）θ＝０ （１６）

仅当方程（１６）有非零解时，传动系统才表现出各集
中质量的转速差异，发生扭转振动。因此矩阵

｜Ｋ－λ２Ｊ｜的特征值 λ就是传动系统的固有圆频率，
其特征矢量为该固有频率的振型。

３　共振转速分析

发动机输出的交变扭矩是导致整个传动系统产

生扭转振动的主要原因。发动机转矩主谐量的频率

与传动系统固有频率一致时，系统便发生共振。由

于主谐量的振幅随着阶数的增大而迅速减小，该混

合动力系统采用四冲程直列汽油发动机，振动分析

时主要考察发动机最低阶主谐量对应的系统共振转

速，即发动机第２阶主谐量对应的临界转速
ｎｅ，ｃ＝３０ｆ （１７）

式中　ｆ———传动系统固有频率，Ｈｚ
通过振动系统微分方程解出轴系圆频率，进而

换算为引起系统共振的发动机临界转速。计算表明

系统第１阶振动为刚体振动，第 ２阶和第 ３阶共振
转速脉谱如图５所示。

图 ５　系统共振转速脉谱

Ｆｉｇ．５　Ｒｅｓｏｎａｎｔｓｐｅｅｄｍａｐｏｆｈｙｂｒｉｄｐｏｗｅｒｓｙｓｔｅｍ
（ａ）第２阶共振　（ｂ）第３阶共振

　
由系统共振转速分布可以发现当减振器刚度一

定时系统共振转速随着转速比变化而变化，并出现

　　

共振峰值。第２阶共振转速值均很小，远偏离发动
机正常的转速范围。对于第 ３阶共振转速，每个减
振器刚度都对应唯一的共振转速峰值，并随着减振

器刚度增大而增大。当刚度达到１０００Ｎ·ｍ／ｒａｄ时，
系统共振转速达到７３０ｒ／ｍｉｎ，基本达到发动机的稳
定怠速。因此传动系统刚度匹配时应尽量采用小刚

度的减振器，以降低系统的共振转速。

４　传动系统刚度匹配

整个混合动力传动系统中只有扭转减振器刚度

具有较大的改变空间，通过减振器刚度的合理匹配

可以对系统共振转速进行优化。为了方便指导减振

器刚度设计，提取不同减振器刚度对应的共振转速

峰值，如图６所示。考虑到减振器机械结构对转角
的限制，减振器的刚度设计为６８０Ｎ·ｍ／ｒａｄ左右，对
应第３阶共振转速控制在 ６３０ｒ／ｍｉｎ。该混合动力
系统利用电机可以实现发动机的瞬间启动，取消了

发动机怠速。通过整车控制可以使发动机更好地远

离传动系统的共振转速区域，避免系统发生共振破

坏。

图 ６　传动系统峰值共振转速曲线

Ｆｉｇ．６　Ｍａｘｒｅｓｏｎａｎｔｓｐｅｅｄｃｕｒｖｅｓｏｆｐｏｗｅｒｔｒａｉｎ
　

５　结论

（１）研究了行星齿轮功率分流混合动力系统扭
转振动特性分析方法。建立了整个混合动力传动系

统的动力学模型，通过引入辅助参数转速比分析了

系统在各种工作状态下的振动特性。分析表明传动

系统在特定刚度下共振转速随着转速比变化而出现

共振峰值，通过降低扭转减振器刚度可以降低传动

系统共振转速，使其偏移发动机常用工作转速范围。

（２）混合动力传动系统共振转速的确定，对整
车控制策略有着重要的指导意义，尤其对发动机点

火转速以及制动能量回收时发动机参与倒拖制动的

转速阈值控制。通过控制策略避免整车工作在传动

系统共振转速，以确保整车的安全性及舒适性。

（下转第 １１页）
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