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柴油机增程器机电耦合作用下的扭振特性分析 *
雷基林 1，杨雄专 1，王伟超 1，邱 越 1，杨钊乾 1，毕玉华 1，莫 瑞 2

（1. 昆明理工大学，云南省内燃机重点实验室，昆明 650500；2. 云内动力股份有限公司，昆明 650500）

［摘要］ 动力系统扭振问题是增程式电动汽车 NVH 领域研究的热点和难点。为了探讨增程器机电耦合作用

下的扭振特性，以某款柴油机增程器为研究对象，对轴系进行系统当量化，建立了 8 自由度轴系扭振动力学模型，并

采用非接触式测量方法在增程器台架上进行扭振试验验证了模型的准确性。讨论了轴系结构参数、电磁参数以及

激励力矩的获取方法，对增程器轴系进行了解耦计算并与原机进行对比分析得出电机转子系统的加入使轴系固有

频率降低了 27. 6 Hz，最大振幅降低约 21%，共振转速在原机的基础上整体向前推移了约 200 r/min，且在前 12 阶内会

增加一个固有频率。并根据增程器工况的特殊性重点分析了电磁参数对轴系的扭振特性影响，结果表明电磁阻尼

与扭振振幅呈线性负相关，但其并不改变轴系的固有频率和共振转速；电磁刚度对扭振振幅影响不明显，主要影响

零频的大小，会导致轴系出现低频滚振现象。
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［Abstract］  Torsional vibration of power system is a hot and difficult problem in NVH field of extended 
range electric vehicles. In order to investigate the torsional vibration characteristics of the range extender under elec⁃
tromechanical coupling， taking a diesel engine range extender as the research object， systematic quantification of 
the shaft system is carried out and a torsional vibration mechanical model of the eight-degree-of-freedom shafting sys⁃
tem is established. A non-contact measurement method is used to conduct torsional vibration tests on the range ex⁃
tender platform to verify the accuracy of the model. The method of obtaining shafting structure parameters， electro⁃
magnetic parameters and excitation torque is discussed. The coupling calculation of the range-extender shafting is 
carried out and the comparison analysis with the original machine is made. It is concluded that the addition of the 
motor rotor system will reduce the natural frequency of shafting by 27.6Hz and the maximum amplitude by about 
21%. The resonant speed is shifted forward by about 200 r/min on the basis of the original machine， and a natural 
frequency is increased in the first 12 steps. The influence of electromagnetic parameters on torsional vibration char⁃
acteristics of shafting is analyzed according to the particularity of range extender working condition. The results show 
that the electromagnetic damping is linearly and negatively correlated with torsional vibration amplitude， but it does 
not change the natural frequency and resonant speed of shafting. The electromagnetic stiffness has no obvious effect 
on the amplitude of torsional vibration， and mainly affects the size of zero frequency， which will lead to low frequen⁃
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cy rolling vibration of shafting.
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前言

“双碳”政策下，交通行业减碳压力增大，对传统

燃油汽车市场造成了巨大的冲击。世界各国都在尝

试向纯电动汽车转型，但目前纯电动汽车还存在续

航里程短、成本高、充电桩数量少等缺点。而在这种

情况下增程式电动汽车应运而生，以提供一种经济

有效、可靠、高效和动态的解决方案来应对当前转型

中遇到的问题［1-2］。

柴油增程器具有稳定性高、经济性好、环境适应

性强等特点，因此发展柴油增程器在军用、船舶、工

程机械和商用车领域具有广阔的前景［3］。然而柴油

机增程器是一个复杂的机电耦合模型，由于电磁参

数的介入，必将会使轴系的扭振特性变得更为复

杂［4］。所以对增程器轴系的扭振特性进行分析研究

对提升整个动力系统的安全可靠性及 NVH 性能具

有重要的意义。

增程器轴系主要由发动机机械系统和集成启动

发电机 ISG（integrated started generator）电气系统组

成，目前国内外学者对单个发动机轴系扭振的研究

主要集中在分析发动机曲轴系在承受周期性的缸内

爆发压力及回转部件惯性力等外载作用力下的扭振

特性。Lu 等［5］针对某中速柴油机提出了考虑扭转振

动与提前喷油角之间耦合效应的创新模型，并进行

试验验证，结果表明，耦合模型能有效预测带边频率

处的振动峰值。曲俊龙等［6］采用调整离合器和半轴

的刚度，以及在传动轴加装惯量盘的方法，将传动系

轴系固有频率移除到发动机常用转速范围外，避免

了轴系发生扭转共振。方健［7］、李亚南［8］、魏超［9］等

均建立了发动机轴系的集总参数模型，通过仿真与

试验相结合的方法分析了结构参数和扭转减振器对

轴 系 扭 振 的 影 响 。 对 于 电 机 系 统 的 扭 振 研 究 ，

Pindoriya 等［10］提出了永磁同步电机和直流发电机之

间端到端同轴耦合轴的等效集总参数模型以及有效

模态质量和模态参与因子精度增强技术，以预测扭

振。Arkkio 等［11］采用时间离散有限元分析方法，研

究了受振荡扭矩和线路电流谐波约束的感应电机在

扭转振动下的损耗。

在考虑增程器机电耦合作用下的扭振研究方

面，大部分研究集中在机械参数及机械激励对整个

轴系的影响，对于电磁参数对轴系扭振的影响研究

较少。Chen 等［12］建立了增程器系统的仿真模型，分

析了轴系结构参数对振动结果的影响，并采用遗传

算法对设计参数进行了优化。张立军等［13］建立了某

商用车增程器的扭转振动模型，并对典型工况下增

程器系统的激励力矩和扭转振动进行了时域和频域

特性分析。Wang 等［14］建立了行星齿轮混动总成

（PGHT）的扭振模型，并采用多目标优化控制策略，

有效降低了轴系的扭转振动。黄中华等［15］对混合动

力挖掘机轴系进行了解耦状态与耦合状态的有限元

模态分析，最终通过试验和仿真得出导致耦合状态

下各阶模态频率下降的原因是电机转子系统刚度低

于柴油机曲轴系统导致的。Uspensky 等［16］建立了柴

油机和电机联轴器的扭振数学模型，分析得到了曲

柄的动态力矩和发电机转子上的动态力矩是导致轴

系发生危险非线性振动的主要激励源。

本文在分析国内外研究成果的基础上，针对现

有研究的不足，首先对轴系进行了系统当量化，建立

了 8 自由度轴系动力学模型，讨论了轴系结构参数、

电磁参数以及激励力矩的获取方法，并通过台架试

验验证了模型的准确性。对增程器轴系进行了强迫

振动计算，求解得到了轴系的固有频率和临界转速

并与原机进行了对比，根据增程器的工作特点对轴

系进行了解耦分析，并重点分析了电磁参数对轴系

扭振特性的影响。

1　增程器轴系扭振动力学模型

1. 1　增程器轴系模型的构建及简化方法

柴油增程器轴系主要包括皮带轮、曲轴、飞轮、

扭转减振器、发电机转子系统 5 部分。增程器的实

际轴系是一个复杂的连续体，并且承受周期性变化

的力矩，想要精确地对其进行扭振计算非常困难。

为了便于求解，本文采用系统当量化的方法对轴系

进行简化处理。将皮带轮、飞轮、ISG 电机转子这种

转动惯量大且形状相对规则的部分近似为刚体，且

集中质量点选择在其回转中心上。以主轴颈中央界

面为界将曲轴划分为若干轴段，每一段用一个集中

的惯量去替代该段内所有连续体的惯量，离散轴段

之间通过弹簧连接，并忽略惯量只考虑刚度和阻尼。

同时假设每个气缸的激励力矩通过活塞连杆作用到
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曲拐的集中惯量上，发电机的激励力矩作用到转子

的集中质量上。不考虑轴系纵向振动、回旋振动对

轴系扭振特性的影响，建立的 8 自由度扭振模型如

图 1 所示。

根据动量矩定理，可推导得到该轴系的扭振运

动微分方程：

ì

í

î

ï

ï

ï

ï

ï

ï

ï

ï

ï

ï

ï
ïï
ï
ï

ï

ï

ï

ï

ï

ï

ï

ï

ï

ï

ï

ï

ï

ï

ï

ï

ï

ï

ï

ï

ï
ïï
ï

ï

ï

ï

ï

ï

ï

ï

ï

ï

I1 φ̈1 + C1 ( φ̇1 - φ̇2 ) + K1 (φ1 - φ2 ) = 0
I2 φ̈2 + C2 ( φ̇2 - φ̇3 ) + K2 (φ2 - φ3 ) -
      C1 ( φ̇1 - φ̇2 ) - K1 (φ1 - φ2 ) + e2 φ̇2 = M1
I3 φ̈3 + C3 ( φ̇3 - φ̇4 ) + K3 (φ3 - φ4 ) -
      C2 ( φ̇2 - φ̇3 ) - K2 (φ2 - φ3 ) + e3 φ̇3 = M2
I4 φ̈4 + C4 ( φ̇4 - φ̇5 ) + K4 (φ4 - φ5 ) -
      C3 ( φ̇3 - φ̇4 ) - K3 (φ3 - φ4 ) + e4 φ̇4 = M3
I5 φ̈5 + C5 ( φ̇5 - φ̇6 ) + K5 (φ5 - φ6 ) -
      C4 ( φ̇4 - φ̇5 ) - K4 (φ4 - φ5 ) + e5 φ̇5 = M4
I6 φ̈6 + C6 ( φ̇6 - φ̇7 ) + K6 (φ6 - φ7 ) -
      C5 ( φ̇5 - φ̇6 ) - K5 (φ5 - φ6 ) = 0
I7 φ̈7 + C7 ( φ̇7 - φ̇8 ) + K7 (φ7 - φ8 ) -
      C6 ( φ̇6 - φ̇7 ) - K6 (φ6 - φ7 ) = 0
I8 φ̈8 + C8 ( φ̇8 - φ̇9 ) + K8 (φ8 - φ9 ) -
      C7 ( φ̇7 - φ̇8 ) - K7 (φ7 - φ8 ) = 0
I9 φ̈9 + e9 φ̇9 + K9 φ9 - C8 ( φ̇8 - φ̇9 ) -
      K8 (φ8 - φ9 ) = Tg

（1）

式中：I1 为皮带轮端的等效转动惯量；I2~I5 为四缸柴

油机各曲轴曲拐的等效转动惯量；I6 为曲轴和飞轮

之间连接梯形轴的等效转动惯量；I7 为飞轮的等效

转动惯量；I8为扭转减振器的等效转动惯量；I9为 ISG
转子的等效转动惯量；φ1~φ9 为各个等效惯量间的角

位移；C1~ C8 为各个轴段的内阻尼系数；e2~e5，e9 分别

为 4 个曲拐的外部阻尼系数以及电机定、转子间的

电磁阻尼系数；K1 ~ K8 分别为各个轴段之间的扭转

刚度，K9 为 ISG 电机定、转子之间产生的电磁刚度；

M1 ~ M4 为发动机各缸的激励力矩；Tg 为发电机的输

出转矩。

1. 2　模型参数的确定

1. 2. 1　结构参数的确定

扭振模型计算结果的准确性主要取决于模型结

构参数（转动惯量、扭转刚度、阻尼）的精确性以及考

虑非线性特性的分段线性化。随着计算机技术的飞

速发展，对一些机械性结构参数的确定较为方便，如

轴系各段的转动惯量可在 CAD 软件中对各部件指

派材料属性后测得。部件的扭转刚度可通过有限元

的方法计算得到。具体方法为对被测物体一端进行

全约束，在另外一个端面施加一个弯矩可求解出部

件的位移云图，最终通过施加转矩与对应角位移的

比值可计算出扭转刚度。图 2 所示为曲柄半拐的扭

转刚度计算过程。

对轴系进行强迫振动计算时，须考虑系统阻尼。

对于耦合的增程器轴系，阻尼主要包括内阻尼、外阻

尼、电磁阻尼，内部阻尼是弹性连接轴的结构阻尼，可

由式（2）计算得到；外阻尼主要作用于活塞，由活塞环、

油膜和气缸接触产生，可由式（3）计算得到［17］。

Ci = ξ ri Ki /ω （2）
ei = ξoi Ji ω （3）

式中：ξ ri 为轴段内单位阻尼系数，也称为轴段结构阻

尼系数，根据工程实际经验确定，轴段内单位阻尼系

数取值范围为 0. 02 ~ 0. 04［18-19］；ξoi 为外单位阻尼系

数，取值范围为 0. 04 ~ 0. 06［20］。以此为据，本文取

0. 02、0. 04 分别作为轴段的内单位阻尼系数和外单

位阻尼系数。

图 1　柴油增程器系统 8 自由度扭振模型

图 2　曲柄半拐扭转刚度有限元计算
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增程器轴系的相关机械参数如表 1 所示。

1. 2. 2　电磁参数的确定

电磁刚度和电磁阻尼是直接影响轴系扭振特性

的电磁参数，不同于机械参数的是二者会随着工况

的改变而改变，需要根据电机的特有性能计算其数

值，表 2 为 ISG 电机的主要参数。

电磁刚度可用电磁转矩表达式中电转角的一次

项系数来定义［21］，电磁刚度和定子、转子的基波磁势

幅值成正比，而磁势幅值是激励电流的正比函数，一

般永磁同步电机的电磁刚度可表达为

Km = ∂Tg∂φm
= p

4 SIdqo I T
dqo （4）

对上式进行坐标变换，并采用 id=0 的矢量控制

方式，可得到：

Km = ( Ld - Lq )T 2g3pψ f
（5）

式中：Tg为发电机输出转矩；p 为极对数；Idqo为电流向

量；ψ f 为永磁体磁链；Ld 为直轴电感；Lq 为交轴电感。

根据上述公式可得到 ISG 电机输出转矩与电磁刚度

的变化关系，如图 3 所示。

电磁阻尼由定、转子之间的气隙磁场所产生，其

受到诸多因素的影响，因此想要精确地计算电磁阻

尼非常困难。邱家俊等［22］通过数学模型解析以及实

验研究，得到了电磁阻尼系数与电压之间的变化关

系曲线。本文根据电机电磁转矩与定子线圈电流成

正比的特性，在参考上述文献中电磁阻尼的计算及

实验结果取值 50、100、150 和 200 N·m·s/rad 作为仿

真计算的边界条件。

1. 3　激励力矩的计算

激励力矩是导致轴系发生扭振的主要能量源，

增程器轴系工作时同时受到周期性的缸内压力、回

转运动部件的惯性力矩等组成的机械力矩和 ISG 电

机定子和转子之间气隙磁场造成的电磁力矩的作

用。当激励力矩的频率和轴系某一谐次下的固有频

率相等时，就会使轴系发生共振。

1. 3. 1　发动机激励的合成

发动机曲轴系的激励力矩为缸内气体压力和往

复惯性力二者的力矩合成，即

M ( i ) = Mp + Mw （6）
式中：Mp 为气缸压力引起的激励力矩；Mw 为往复惯

性力引起的激励力矩。

由气体压力和往复惯性力引起的第 v 谐次的激

励力矩分别为

Mp = π
4 D2 RCv sin[ v (wc t + δ ) + φ1 ] （7）

Mw = π
4 D2 R GRn2

D2 dv sin [ v ( ωc t + δ ) + φ2 ] （8）
式中：D 为活塞直径；R 为曲柄半径；G 为发动机往复

部分重力；Cv 为 v 次简谐系数；ω 为圆频率；n 为发动

表 1　增程器轴系相关机械参数

参数

活塞直径 D/mm
曲柄半径 R/mm

皮带轮端等效转动惯量 I1/（kg · mm2）
4 个曲拐转动惯量 I2-I5/（kg · mm2）

曲轴和飞轮间梯形轴转动惯量 I6/ （kg · mm2）
飞轮转动惯量 I7/（kg · mm2）

扭转减振器转动惯量 I8/（kg · mm2）
发电机转子转动惯量 I9/（kg · mm2）

各曲拐之间轴段扭转刚度 K2-K5 /（N·mm·rad-1）
皮带轮与第 1 曲拐间扭转刚度 K1 /（N·mm·rad-1）

第 4 曲拐与飞轮端轴段扭转刚度 K6 /（N·mm·rad-1）
电机输出端扭转刚度 K7 /（N·mm·rad-1）
扭转减振器扭转刚度 K8 /（N·mm·rad-1）

发电机外阻尼系数

数值

80
38. 439

8. 097 × 103

7. 003 × 103

2. 315 × 103

1. 816 × 105

5. 346 × 103

6. 150 × 104

1. 185 × 109

5. 860×108

8. 396×108

1. 050× 109

5. 856×105

0. 02［13］

表 2　ISG 电机主要参数

参数

额定电压（AC）/ V
额定转矩/ （N·m）

额定功率/ kW
额定转速/ （r·min-1）

极对数 p

永磁体磁链 ψ f /Wb
直轴电感（定子绕组 d 轴等效电感）Ld/mH
交轴电感（定子绕组 q 轴等效电感）Lq/mH

数值

380
250
60
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图 3　ISG 电机电磁刚度与电磁转矩关系曲线
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机计算转速；δ 为气缸发火间隔角产生的相位；dv 为

往复部分惯性力引起的激励力矩简谐系数；φ1 为气

体压力引起的第 v 谐次简谐激励力矩相位角；φ2 为

与 dv相应的相位角。

发动机在工作过程中，主谐次的激励力矩较大，

因此在主谐次下激起的共振峰值最明显，对于四缸

四冲程发动机来说，2、4、6、8、10 谐次为主谐次，图 4
（a）为发动机激励力矩合成图，图 4（b）为发动机在各

主谐次下的合成力矩。

1. 3. 2　ISG 发电机激励的合成

本文选用的 ISG 电机为内置式永磁同步电机，

电机通过定子与转子之间气隙磁场的耦合作用产生

电磁转矩。忽略电机中的磁滞损耗、磁路饱和、涡流

以及磁路中的高次谐波磁势，采用 id=0 的电流控制

策略并通过 CLARKE 和 PARK 变换可得到永磁同步

电机电磁转矩矢量方程：

Tg = 3
2 pψ f Iq （9）

式中：p 为极对数；Iq 为 q 轴电流；ψ f 为永磁体磁链。

由于电机具有低速恒转矩、高速恒功率的特性，再根

据表 1 中提供的参数，可计算得到该款 ISG 电机的外

特性曲线，如图 5 所示。

2　扭振测试

为了验证多体动力学模型的准确性，需要对增

程器轴系进行扭振测试试验，试验测试台架原理如

图 6 所示。试验台架由 APU 系统、电池模拟器、冷却

系统、控制系统、进排气系统、接线箱以及整流器等

组成。试验装置关键设备技术参数如表 3 所示。由

于增程器发动机与汽车驱动系统之间实现了机械解

耦、功率解耦、转速解耦［23］。基于这些特征，增程器

发动机只须在高效区内运行即可，消除了适应全工

况的必要，因此须重点关注增程器高效区内的扭振

特性。根据发动机台架标定试验和电机厂商提供

的参数确定了该款柴油机增程器的高效区为 1 800 ~ 
2 600 r/min。

2. 1　测点和测试装备的选择

根据新国标 GB/T 15371—2023《往复内燃机曲

轴轴系扭转振动评定方法》要求传感器应布置在轴

系扭振振幅较大位置处，通过对曲轴进行自由模态

分析发现，曲轴自由端的振幅最大，因此测点选择在

曲轴自由端。采用型号为 LF-102. 4BM-C24F 的增

量型光电编码器对搭建好的增程器进行扭振测试，

图 7 为台架实物图及编码器安装位置图，编码器通

过特制的支架保证同轴安装在发动机自由端，避免

传感器与轴系由于轴向误差导致测试的不准确性。

采用 NI PXI-1050 采集卡以及 LMS Test. lab 软件平

台进行数据的采集及分析。

2. 2　试验数据分析及验证

基于建立的 8 自由度四缸柴油机增程器轴系的

扭振动力学模型，运用 AVL-EXCITE 对轴系进行扭

振仿真求解。为了便于与试验结果做对比，设置仿

图 4　发动机激励力矩合成
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图 5　ISG 发电机外特性曲线
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真工况与实际试验的工况保持一致。图 8 为发电机

施加 150 N·m 转矩时，增程器自由端 8 谐次和 10 谐

次下扭振振幅的仿真计算结果与试验结果对比图。

从图中可以看出，8 谐次下，试验测试时轴系在转速

为 2 600 r/min 时发生了共振，共振振幅为 0. 172°，而

在 此 转 速 下 ，仿 真 计 算 得 到 的 轴 系 扭 振 振 幅 为

0. 164°，误差为 4. 7%。在 10 谐次下，试验测试时轴

系在转速为 2 100 r/min 左右时发生了共振，共振振

幅为 0. 037°，此转速下的仿真计算振幅为 0. 035°，误

差为 5. 4%。在会发生共振的两个主谐次内试验值

与仿真计算值之间存在一定偏差，但在合理范围内，

仿真计算结果与试验测量结果基本吻合。分析出现

偏差的主要原因如下：（1）仿真模型中不考虑柴油机

前端附件驱动系统（FEAD）对增程器轴系的影响，而

在实际运行过程中 FEAD 与整个增程器轴系扭振系

统之间存在耦合振动，FEAD 动态负载波动的增大

将增大轴系的扭振［24］，所以导致试验值大于仿真值。

（2）发动机实际运行时，缸内燃烧过程导致发动机转

矩存在波动，仿真时输出的缸压数据是稳态计算拟

合而成，因此仿真计算结果更加平滑［25］。（3）增程器

发动机和电机通过螺栓和花键装配在一起，在试验

时会存在一定的校准误差、噪声干扰，导致测得的振

幅值偏大。

表 3　试验装置关键设备技术参数

设备仪器

冷却水箱

电池模拟器

数据采集系统

编码器

型号

ET4900-DJ

BPDC1000D-EV

NI PXI-1050

LF-102. 4BM-C24F

主要技术参数

控制精度：±2 ℃
最高进水温度：≤32 ℃

温控范围：循环水温 5-80 ℃
10%-90% 负载上升/

下降时间：<5 ms
槽数：12

频率：47-63 Hz
功率：最大 960 V·A

光栅齿数：360
电源电压：5 V

工作原理：增量式

图 7　台架实物及编码器安装位置图

图 6　试验测试原理图
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3　轴系扭振响应分析

3. 1　临界转速求解

图 9 和图 10 分别为原机和增程器在强迫振动下

求解得到的临界转速图谱。图中垂线表示轴系固有

频率，过原点的斜线为各个谐次下的简谐力矩，其中

斜线与垂线的交点为共振点，对应的转速为临界转

速。没有与垂线相交的简谐力矩认为不会与轴系发

生共振，因此原机在 7. 5 谐次以内，增程器在 7 谐次

以内干扰力矩都不会激励轴系发生共振。根据临界

转速计算结果可知，原机在前 1 500 Hz 内只存在一

个固有频率为 376. 6 Hz，而增程器在前 1 500 Hz 内

存在两个固有频率，其 1 阶固有频率为 349 Hz，增加

的 2 阶固有频率为 617. 4 Hz。

增程器轴系与原机相比，1 阶固有频率降低了

27. 6 Hz。其原因一方面是电机转子系统的介入增

加了轴系的长度和整个轴系的转动惯量，而更长的

轴段在施加相同转矩时会产生更大的角位移，从而

会降低整个轴系的扭转刚度。另一方面是在发动机

和 ISG 电机之间装配了扭转减振器，提供的附加质

量和弹性元件也会使轴系固有频率降低。

3. 2　解耦分析

图 11 和图 12 分别为发动机原机与增程器在

图 11　原机转角-转速-总振幅三维颜色映射曲面图
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图 9　原机临界转速图谱

图 10　增程器临界转速图谱
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1 000-3 200 r/min 内曲轴自由端的曲柄转角-转速-
总振幅对应的三维颜色映射曲面图。不论是发动机

原机还是整个增程器系统其扭振振幅在低转速时都

较高，这是因为低转速时，发动机动力输出不稳定，

电机转矩波动大，且低速时曲轴和连杆等部件旋转

产出的离心力很难自我平衡而造成振动更明显。随

着转速的升高且没达到临界转速发生共振的情况

下，扭振振幅会逐渐降低。从图中可看出，增程器轴

系低速时的最大相对振幅为-1. 98°，比原机低速时

的最大相对振幅-2. 5°降低了 0. 52°，降幅约为 21%。

ISG 电机在不对发动机施加转矩时（此时电磁参数

还不介入）增程器与原机的轴系在 4、6、8、10 谐次下

的扭振振幅如图 13 所示。2 谐次为四缸发动机的最

低主谐次，扭振振幅一般都是随着转速的升高而降

低，这种现象属于“滚振”，并不会对轴系激起扭振应

力，所以并不将其作为扭振分析的评价指标。本文

主要分析 4、6、8、10 谐次下的扭振特性。

从图 13 中可以看出，电机系统介入以后，整个

轴系的最大扭振振幅降低了，且共振转速都提前了

约 200 r/min，使得增程器在高效区内更容易发生共

振。4 谐次和 6 谐次下，轴系扭振振幅随着转速增加

先下降后升高，没有出现向上的峰值，说明原机和增

程器在 4 谐次和 6 谐次下不会出现共振现象，但振幅

较大。在 8 谐次和 10 谐次下轴系皆发生了共振，在

8 谐次下，发动机原机在转速为 2 800 r/min 左右时发

图 12　增程器转角-转速-总振幅三维颜色映射曲面图

图 13　不同谐次下原机与增程器的扭振振幅对比图
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生了共振现象，振幅为 0. 225°，已经超出单阶谐次下

的许用值 0. 20°，但不在常用转速区内。根据公式 f=
n·v/60 可计算得到其共振频率为 373. 3 Hz。增程器

在 2 600 r/min 左 右 发 生 了 1 阶 共 振 ，共 振 振 幅 为

0. 16°，共振频率为 346. 7 Hz。10 谐次下发动机原机

在 2 300 r/min 时发生了共振，振幅为 0. 057°，共振频

率为 383. 3 Hz。增程器在 2 100 r/min 左右时发生了

共振，共振振幅为 0. 42°，共振频率为 341. 7 Hz。通

过对数据分析发现，原机与增程器在 8、10 谐次下的

共振频率和临界转速图谱中计算得到的固有频率基

本一致。

3. 3　电磁参数对轴系扭振特性影响分析

3. 3. 1　电磁阻尼的影响

由 1. 3 节可知，电磁阻尼和电磁刚度与电机输

出转矩呈线性正相关，一般情况下电磁阻尼和电磁

刚度是同步变化的。为了研究单一参数变化对轴系

扭转特性的影响，采用参数分离法在模型中控制某

一变量，单独改变其中一个参数去观察输出结果的

变化。在研究电磁阻尼变化对轴系扭振特性影响时，

控制电磁刚度保持为 10 N·mm/rad，再去计算不同电

磁阻尼下的扭振振幅。图14为轴系第8谐次、第10谐

次在电磁阻尼分别为 50、100、150 和 200 N·m·s/rad
时的强迫振动扭振振幅计算结果。从图中可以看

出，随着电磁阻尼的增加，轴系的共振振幅线性降

低，且效果显著。在不同电磁阻尼下，轴系在第 8 谐

次和第 10 谐次下依旧会发生共振，但共振点始终保

持在一条垂线上，说明电磁参数能改变轴系的共振

振幅，但并不会影响轴系的固有频率和共振转速。

3. 3. 2　电磁刚度的影响

分析电磁刚度对轴系扭振特性的影响时，忽略

电磁刚度改变所带来的电磁阻尼的变化，将电磁阻尼

设为定值 50 N·m·s/rad，并根据 1. 2 节中对电磁刚度

的计算结果，分别取值 100、200、300 和 394 N·mm/rad
对轴系进行模态频率计算和扭振振幅计算。图 15
为电磁刚度为 100 N·mm/rad 时计算的临界转速图

谱，从图中可以看出，当电磁参数介入时，增程器轴

系会产生一个接近 0 Hz 的固有频率，称为“零频”，其

数值为 1. 4 Hz。随着电磁刚度增大到 394 N·mm/rad
时，“零频”增加到 1. 5 Hz，但其它高阶固有频率并没

有发生改变，这是由于电磁刚度值与各个轴段的扭

转刚度值相比较小的缘故。因此在电磁刚度变化时

对发动机轴系各节点的振型几乎没有影响，但电磁

刚度的介入会使电机转子振幅增大，由此可判断出

电磁刚度在耦合状态下会导致发动机轴系产生低频

滚振现象。图 16 为不同电磁刚度下，8 谐次的振幅

计算，从图中可以看出，随着电磁刚度的增大，8 谐

次的共振振幅也随着增大，但增幅并不明显。

图 14　不同电磁阻尼下 8、10 谐次的扭振振幅

图 15　电磁刚度作用下产生的“零频”
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4　结论

本文建立了一增程器扭振分析的动力学模型，

并通过试验测试验证了模型对此类轴系进行扭振分

析的可行性，对提高增程式电动汽车的 NVH 性能，

具有一定的工程实际意义。通过对一款四缸柴油机

增程器进行扭振特性分析得出主要结论如下。

（1）机电耦合作用下使得轴系的共振现象更加

丰富，通过临界转速求解得出电机转子系统的加入，

轴系的固有频率降低 27. 6 Hz，且会在前 12 阶内增

加一个固有频率，这是因为转子系统的加入增加了

轴系的长度，降低了整个轴系的扭转刚度导致。

（2）在 ISG 电机不对发动机施加负载时，增程器

轴系与发动机原机相比，最大振幅下降了约 21%，共

振转速向前推移了约 200 r/min，将共振转速推移到

了增程器的高效区内。

（3）电磁刚度对增程器轴系的影响主要体现在

会产生零阶（前 10 Hz）固有频率，对高阶固有频率和

振幅基本不产生影响，但零频会导致增程器轴系在

低阶频率下发生共振，从而辐射到机体，因此需要对

电磁刚度产生的零频共振引起重视；电磁阻尼对扭

振振幅的衰减呈线性负相关的关系，但其并不影响

轴系的固有频率和共振转速。
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