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【摘要】为分析液力变矩器与曲轴组成的微转速差双转子系统对自动液力变速器（AT）车型怠速抽动的影响，通过

对双转子系统动不平衡耦合激励力进行希尔伯特变换（Hilbert Transform），揭示出部件拍振是导致有规律怠速抽动的

根本原因，其抽动激励幅值最大值为激励力之和，抽动间隔频率为激励力频率之差。建立包括发动机、变速器、悬置等

系统的机械系统动力学自动分析（ADAMS）模型并进行仿真，结果表明，动力总成垂向刚体模态频率与激励频率越接

近，液压悬置垂向一阶动刚度越大，振动幅值越大。因此，可通过动力总成Z向模态频率与曲轴动不平衡激励频率间

的避频设计、降低液压悬置垂向动刚度、提高悬置系统的隔振性能等方式改善怠速抽动。
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【Abstract】The micro-speed difference dual-rotor system composed of a hydraulic torque converter and a crankshaft affects 
the idle twitch of an Automatic Transmission (AT) vehicle. Through the Hilbert transform of the dynamic unbalanced coupling 
excitation force of the dual-rotor system, it is revealed that the beat vibration of the component is the root cause of the regular idle 
twitch. The maximum twitch amplitude is the sum of the excitation forces, and the twitch time interval is the difference between the 
excitation force frequencies. The Automatic Dynamic Analysis of Mechanical Systems (ADAMS) model including engine, 
transmission and mounting system is established and simulated. The results show that the closer the vertical rigid body mode of the 
powertrain is to the excitation frequency, the greater the vertical first-order dynamic stiffness of the hydraulic mount and the 
greater the vibration amplitude. Therefore, the idle twitch can be improved by the frequency avoidance design of the Z-direction 
mode of the powertrain and the dynamic unbalance excitation frequency of the crankshaft, reducing the vertical dynamic stiffness 
of the hydraulic mount, and improving the vibration isolation performance of the mount system.
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1　前言

怠速抽动是指汽车在怠速工况下，车内乘员感

受到的间歇性振动[1-2]。由于不存在路面激励等干

扰，怠速抽动更容易被用户感知和引起抱怨，是汽

车NVH性能开发需解决的关键问题之一。
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怠速抽动可分为抽动间隔不同的无规律怠速

抽动和抽动间隔相同的有规律怠速抽动两类。

无规律怠速抽动一般与气缸偶发性的点火、燃

烧异常等相关，可通过燃烧稳定性测试等方法进行

原因分析和优化。Ajovalasit等[3]研究了燃烧气体压

力峰值对振动加速度振幅的影响。Stout等[4]提出利

用燃烧均匀性对怠速抽动进行评价。

有规律怠速抽动一般与旋转部件的动不平衡

激励耦合引起的拍振相关。Lim[5]、Phan[6]等研究发

现，散热器冷却风扇、涡轮增压器转子动不平衡对

怠速抽动有重要影响。程林等[7]提出发动机曲轴及

变速器输入轴不平衡量是怠速一阶振动的重要影

响因素。自动液力变速器（Automatic Transmission，
AT）车型液力变矩器与发动机怠速工况的耦合运动

也会引起怠速抽动，但未见相关文献报道。拍振引

起的怠速抽动由于转动部件之间的转速差小、频率

接近，常规的频谱分析很难进行信号分离[8]，一般通

过将两个不同频率的正弦信号之和进行三角函数

变换来分析拍振频率成分[9]。主观评价感受到的有

规律间歇性抽动，在客观测试中体现为振动加速度

时域信号包络线的有规律变化，其变化的频率、幅

值与旋转部件之间的转速差、动不平衡量等的数学

关系，未见相关文献报道。动力总成系统含有多个

旋转部件，难以通过数学关系快速判定引起怠速抽

动的关键部件，一般通过对各部件单独扰动进行分

析和优化[10-15]，费时费力。希尔伯特变换（Hilbert 
Transform）能够将实信号变为复信号，进而对拍振

信号的包络和瞬时频率进行分析。周永举[8]、徐军

等[16]结合希尔伯特变换等方法，对卧螺离心机的拍

振问题进行了研究，可为自动液力变速器车型怠速

抽动问题提供一定的参考。

本文通过建立自动液力变速器车型液力变矩

器涡轮与曲轴的拍振分析模型，采用希尔伯特变换

对抽动的包络线和瞬时频率进行分析，揭示抽动的

时间间隔、振动幅值与涡轮转速、动不平衡量等的

数学关系，进一步建立包括发动机、变速器、悬置系

统的机械系统动力学自动分析（Automatic Dynamic 
Analysis of Mechanical Systems，ADAMS）模型，分析

动力总成刚体模态、液压悬置一阶动刚度等对怠速

抽动的影响。

2　怠速抽动机理分析

搭载自动液力变速器的动力总成在怠速工况

下，发动机曲轴的转动带动液力变矩器泵轮同步转

动，液力变矩器涡轮在液压油的作用下同时转动，

且因存在一定的液力传动损失，涡轮的转速略低于

发动机曲轴转速[17]，涡轮与曲轴组成了微转速差双

转子系统，同时，曲轴端和涡轮端均存在一定的动

不平衡量。假设两个动不平衡激励 F1 和 F2 分别

为：

F1( )t = A1 sin (ω1 t + φ1 ) （1）
F2( )t = A2 sin (ω2 t + φ2 ) （2）

式中：A1、A2分别为F1、F2的激励力幅值，ω1、ω2分别为

F1、F2的圆频率，φ1、φ2分别为 F1、F2的初始相位，t为
激励力的作用时间。

F1 和 F2 共同作用到同一根旋转轴上，其合力

F(t)为：

F ( )t = F1 (t) + F2 (t)
         = A1 sin (ω1 t + φ1 ) + A2 sin (ω2 t + φ2 ) （3）
当ω1与ω2差异较小时，F1和F2组成的微转速差

双转子系统容易产生拍振，时域信号表现为有规律

间歇性抽动。

为求得F(t)的包络线，对其进行希尔伯特变换，

令

α1 = ω1 t + φ1, α2 = ω2 t + φ2 （4）
F̂ ( )t = 1

π ∫-∞

+∞ F ( )t
t - τ

dt = F ( )t · 1
πt

                     = A1 cos(α1 ) + A2 cos (α2 ) （5）
式中：F̂ ( )t 为F(t)在正频延迟π/2，在负频超前π/2的

相位结果；τ表示在不同时间点的取值。

定义振动信号为：

Z(t) = F(t) + jF̂(t) =                                                      
A1 sin(α1 ) + A2 sin(α2 ) + j [A1 cos(α1 ) + A2 cos(α2 )] （6）

式中：j为虚数单位。

Z(t)幅值信号的包络线可表示为：

A(t) = F2 (t) + F̂2 (t)
= [ ]A1 sin(α1 )+A2 sin(α2 ) 2+[ ]A1 cos(α1 )+A2 cos(α2 ) 2

= A1 2 + A2 2 + 2A1 A2 cos(α1 - α2 ) （7）
式中：A(t)为F(t)的瞬时幅值。

将式（4）代入式（7），可得：

A(t) = A1 2 + A2 2 + 2A1 A2 cos[(ω1 - ω2 )t + (φ1 - φ2 )]（8）
由式（8）可知，通过将激励力进行希尔伯特变

换，其抽动激励幅值最大值为 A1+A2，抽动间隔频率
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为(ω1-ω2)/2π=f1-f2，其中 f1、f2为激励力频率。因此，

可以通过拍振信号的抽动时间间隔，并结合各转动

部件的旋转角速度，确定产生拍振问题的主要部

件。

搭载自动液力变速器的动力总成由于液力变

矩器曲轴和涡轮组成了微转速差双转子系统，容易

导致动力总成和座椅存在等时间间隔的振动，即怠

速抽动。

假设涡轮动不平衡量为U1、转速为n1，泵轮及曲

轴动不平衡量为 U2、转速为 n2，则式（1）和式（2）中，

由动不平衡量引起的激励力幅值和圆频率分别为：

A1 = U1
πn130 , A2 = U2

πn230 , ω1 = πn130 , ω2 = πn230 （9）
将式（9）代入式（8），即可通过拍振信号的抽动

时间间隔，并结合各转动部件转速，快速确定引起

抽动问题的关键部件。

3　案例验证

某搭载四缸发动机和自动液力变速器的车型

在怠速工况下，乘员感受到座椅存在有规律的怠速

抽动。经发动机振动加速度测试（右悬置主动端安

装点），发现曲轴一阶动不平衡激励频率 11.3 Hz附
近（曲轴转速为 750 r/min）存在间歇性抽动特征，如

图 1a所示，提取 11.3 Hz附近的振动加速度曲线，存

在时间间隔为 5 s 左右的有规律抽动特征，如图 1b
所示。
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图1　发动机振动加速度

根据怠速抽动原理，初步判断怠速抽动为两个

旋转部件动不平衡激励的拍振所致。结合式（8）的

分析，根据抽动的时间间隔及曲轴转速计算另一个

存在微转速差的转动部件的转速，可以快速确定拍

振部件。

该间歇性抽动问题的时间间隔为 5 s，对应的频

率为 0.2 Hz，发动机怠速转速为 750 r/min，如果存在

某部件与发动机曲轴拍振，根据式（8）可得到其转

速为738 r/min。
分析怠速工况下动力总成各转动部件，发现

该车型液力变矩器涡轮在泵轮带动的液力冲击

下，其转速测试结果为 738 r/min，推测该问题是

由涡轮与曲轴组成的微转速差系统产生的拍振

所致。

根据曲轴、液力变矩器涡轮动不平衡量实测

值（曲轴为 16 g·cm，涡轮为 80 g·cm），由式（8）计

算两个旋转部件作用力拍振幅值特性，结果如图

2 所示。拍振时间间隔为 5 s，与图 1b 所示的抽动

测试结果一致，表明液力变矩器涡轮与曲轴系统

组成的微转速差系统拍振是导致怠速抽动的根本

原因。

时间/s
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6拍
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激
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图2　抽动幅值计算结果

为进一步研究刚体模态、悬置刚度等对该抽动

问题的影响并提出优化措施，基于 ADAMS 软件平

台，建立包括动力系统、悬置系统的多体动力学模

型，以发动机实测缸压为激励输入，以右悬置被动

侧振动加速度响应为目标，研究拍振激励在动力总

成及悬置系统中的传递规律，提出关键控制措施。

在怠速抽动激励频率附近，车身、悬架系统等一般

不存在与怠速抽动激励耦合的模态，建模时悬置被

动端只考虑安装点动刚度的影响。该车型动力总

成为直列四缸发动机、8AT 变速器，悬置系统为扭

矩轴布置的三点式悬置，右悬置为液压悬置。建立

的多体动力学模型如图 3所示，其主要组成部件包

括活塞、连杆、曲轴、驱动盘、液力变矩器、悬置系统

等。
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图3　多体动力学模型

在曲柄-连杆机构上，活塞与发动机箱体之间

通过直线副连接。活塞上固定有活塞销，活塞销与

连杆通过圆柱副连接，允许两者存在角度变化。连

杆与曲轴之间通过旋转副连接，连杆大头端可以绕

曲轴旋转。曲轴和液力变矩器通过旋转副与动力

总成壳体连接，绕曲轴中心线作旋转运动。在驱动

盘、液力变矩器远离轴线位置分配动不平衡量（曲

轴为16 g·cm，涡轮为80 g·cm）。

动力总成刚体模态频率计算结果与实测结果

如表 1所示，二者的一致性是评价该动力学模型准

确性的关键指标之一。刚体模态频率计算结果与

实测结果误差小于 1 Hz，一致性较好，表明所建立

的多体动力学模型具有较高的准确性。
表1　动力总成刚体模态频率实测值与计算值对比 Hz
方向

实测值

计算值

纵向

12.3
12.2

横向

13.5
13.7

垂向

8.9
9.1

侧倾

7.8
8.4

俯仰

6.1
6.1

横摆

6.1
6.3

以各气缸实测缸压和转速作为输入、右悬置被

动端振动加速度响应为输出进行仿真计算，仿真结

果与实测结果对比如图4所示。

对比右悬置主动端振动加速度可知，在曲轴动

不平衡激励频率 11.3 Hz附近，间歇性振动的计算结

果与实测结果、抽动间隔和幅值对应较好，表明已

建立的多体动力学模型较好地复现了怠速抽动问

题。右悬置振动实测结果中，除曲轴一阶转速激励

频率外，其他频率段也存在振动特征，这是因为实

车测试中动力总成附件存在其他频率成分的激励。

其他频率的振动不影响怠速抽动问题的分析计算，

因此本次仿真未予考虑。

基于上述动力学模型，根据怠速抽动问题的拍

振机理及振动传递关系，对涡轮、曲轴、悬置系统等影

响因素进行分析，以找出关键影响因素及优化措施。
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图4　右悬置振动加速度仿真与实测结果对比

涡轮与曲轴的转速差、涡轮动不平衡量、悬置

系统模态、悬置刚度等对怠速抽动振动加速度的影

响如图5所示。
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图5　怠速抽动的主要影响因素

由图 5a 可知，涡轮与曲轴的转速差越大，振动

加速度幅值越小，仿真结果与式（8）的理论推导结

论一致。此外，涡轮不平衡量增加（图 5b）、动力总

成Z向模态频率与曲轴激励频率相近（图 5c），以及

右悬置Z向刚度增大（图 5d），均会导致振动加速度

明显增大。

4　结束语

自动液力变速器车型怠速工况下，液力变矩器

涡轮与曲轴组成的微转速差双转子系统动不平衡

引起的拍振是导致间歇性有规律怠速抽动的根本

原因。

对怠速抽动的激励力进行希尔伯特变换可

知，抽动幅值最大值为激励力之和，抽动间隔频率

为激励频率之差。动力总成 Z 向模态频率和液压

悬置垂向动刚度对怠速抽动幅值有重要影响，刚

体模态频率与激励频率越接近，动刚度越大，振动

幅值越大。因此，可通过动力总成 Z 向模态与曲

轴动不平衡激励频率的避频设计、降低液压悬置

垂向动刚度、提高悬置系统的隔振性能等方式改

善怠速抽动。
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