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考虑不对称负载的传动系统扭振特性及抑制方法 *
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（1. 北京理工大学机械与车辆学院，北京 100081；2. 北京理工合肥无人智能装备研究院，合肥 230041）

［摘要］ 双电机耦合驱动是履带车辆机电复合传动系统（electro-mechanical transmission，EMT）的常见构型，其

具备输入输出耦合、传递功率高以及负载多变等特点。目前，大多数 EMT 扭转振动控制策略主要针对双侧激励对

称工况进行设计，但该工况与实际存在较大偏差。为改善其在非对称激励下的扭转振动，首先建立该系统扭转振动

模型，探究了在非对称激励下 EMT 双侧的振动能量耦合效应及其对系统动态行为的影响机制，并提出一种基于双

回路反馈的干扰补偿方法，建立了面向非对称激励的 EMT 扭振抑制策略。经验证，该策略可较好抑制在该激励下

的 EMT 扭振。
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［Abstract］  The dual-motor coupled drive is a common configuration for the Electro-mechanical Transmis⁃
sion （EMT） system in tracked vehicles， which is characterized by input-output coupling， high power transmission 
efficiency， and variable load conditions. However， most existing torsional vibration control strategies for EMT are 
designed for symmetric excitation conditions on both sides， which do not align well with real-world operating scenar⁃
ios. To improve the torsional vibration under asymmetric excitation， an EMT torsional vibration model is first estab⁃
lished to investigate the vibration energy coupling effect between the two sides of the EMT under asymmetric excita⁃
tion and its influence mechanism on the system's dynamic behavior. Based on these findings， a disturbance compen⁃
sation method based on dual-loop feedback is proposed， and a torsional vibration suppression strategy tailored for 
EMT under asymmetric excitation is developed. Verification results show that this strategy can effectively suppress 
torsional vibration of the EMT system under such excitation conditions.

Keywords：tracked vehicle； electro-mechanical transmission system； asymmetric excitation；

torsional vibration；decoupling

前言

随着对驱动系统高功率密度、高效率和小体积

等 性 能 的 需 求 上 升 ，机 电 复 合 传 动 系 统（electro-
mechanical transmission，EMT）受到各界广泛关注。

其由高速电机、多级行星机构和功率耦合机构组成，

具有传动结构复杂、传递功率大和传递功率变化速
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率高等特点［1-3］，在多源激励和复杂服役工况下，易

出现振动疲劳损伤，甚至造成断轴、断齿等严重失

效［4-7］。对此，常采用主动调节电机输出的方式抑制

系统振动。

目前，扭振抑制策略主要分为两类［8］：一类针对

瞬态工况，解决外界冲击和模式切换引起的振动；另

一类针对稳态工况，解决周期性干扰和内部非线性

因素导致的振动。

在 EMT 瞬态振动主动抑制方面，学者们主要考

虑驱动转矩跃变、系统模式切换和外界负载突变等

展开研究。赵治国等［9］针对 Tip-In/Out 工况下驱动

转矩跃变引起的扭转振动，提出前馈校正和主动阻

尼 防 抖 策 略 ，通 过 优 化 系 统 零 极 点 抑 制 振 动 。

Huang 等［10］针对模式切换问题，应用扩展卡尔曼滤

波器精确估计传动转矩，并构建多模型预测控制器，

根据离合器状态优化控制参数。葛帅帅等［11］针对负

载突变问题，设计动载荷自抗扰转矩补偿控制器，提

高了采煤机截割传动系统的稳定性。Hu 等［12］提出

基于转矩指令优化和电流跟踪瞬时最小误差原则的

扭振双层抑制策略，降低了负载突变时的振动。

在 EMT 稳态扭振主动抑制方面，学者们主要考

虑外界激励干扰和内部非线性因素两方面展开研

究。张伟等［13］针对外界周期性干扰，提出基于复矢

量分析的双电机前馈调控方案，并结合 PI 调节器的

自适应时滞相位修正方法，抑制了发动机输出转矩

的周期性波动。Chaturvedi 等［14］针对外界非周期性

干扰，提出积分滑模控制方法并应用于直接转矩控

制框架中，降低了系统转速波动。Sun 等［15］针对时

变啮合刚度和齿侧间隙等非线性因素，建立 PMSM
和传动系统模型，优化控制参数以抑制扭转振动。

Hu 等［16］则通过滤波器提取谐波并注入谐波电压，抑

制了由 IGBT 开关死区引起的转矩波动。

可知，对 EMT 扭转振动的主动抑制研究已较为

充分，但主要适用于轮式车辆，因为它们对非对称激

励，尤其是非对称负载激励的适应性不足。履带车

辆有两个动力输出端，在恶劣环境下更易受到非对

称激励。本文研究了非对称激励下的 EMT 扭转振

动，提出了一种 EMT 瞬态扭振抑制策略，有效减少了

非对称激励导致的扭转振动。本研究主要贡献如下：

（1）揭示了非对称激励对 EMT 系统扭转振动特

性的影响。通过频域分析发现，在非对称激励条件

下，系统的总输出转矩能量随时间减少并趋于稳定，

而两侧输出转矩的能量在频域和时域上表现出交替

互补的特性，导致振荡无序。这种能量的交替互补

和传递是由于非对称激励破坏了系统的惯性平衡，

使得能量在两侧之间复杂交换，加剧了系统的不规

则振荡。这一发现解释了在非对称激励下系统复杂

动态行为的根源，为抑制振动提供了理论依据。

（2）在使用扰动观测器补偿扰动 D ( s) 时，由于

逆模型分母阶次低导致难以实现。对此，引入低通

滤波器 Q1 ( s) 以补偿分母阶次，但因其存在相位滞

后，无法完全补偿阶跃型干扰对系统的时域冲击，进

而导致扭振抑制效果差。本文通过重新设计干扰补

偿误差 [1 - Q1( s) ] D ( s) 至输出转矩的传递特性，提

出一种基于双回路反馈补偿的干扰抑制方法。以该

方法为核心的控制策略可有效改善负载突变时的速

度跟随与扭转振动抑制之间的固有矛盾。

本文中首先建立了 EMT 扭转振动模型；其次研

究了驱动转矩和负载非对称工况下的振动能量传递

机理；然后基于 EMT 降阶模型，提出双回路反馈补

偿的干扰抑制方法，并建立输入输出解耦的扭振抑

制策略；最后验证了所提方法有效性。

1　EMT 模型

建立动力传动系统扭转振动集中参数模型时，

将系统离散为惯量单元与弹性元件组成的多自由度

体系，对其进行如下简化：（1）对惯性特性和抗扭刚

度均显著的部件采用集中惯性体表征；（2）将兼具弱

惯性和弱弹性的结构元件处理为纯弹性连接体；（3）
建模时仅保留扭振自由度，忽略弯曲、轴向及其它形

式的耦合振动；（4）齿轮副简化为理想啮合状态，忽

略工艺误差与能量耗散因素；（5）车辆平移质量通过

动能等效原理转换为等效旋转惯量，并对称分配至

双侧惯性体；（6）齿轮传动副与轴系连接采用集总刚

度与阻尼的动力学等效方式实现；（7）壳体结构视为

绝对刚体，其材料特性不影响系统动力学参数。

基于上述简化准则，根据刚体定轴转动定律，建

立如图 1 及式（1）~式（15）所示 EMT 扭转振动模型。

JA θ̈A = TA - TAs1 （1）
JB θ̈B = TB - TBs3 （2）
ì

í

î

ï
ïï
ï
ï
ï

ï

ïï
ï
ï

ï

J r1 θ̈ r1 = 4R r1 F r1 - T r1b
Jc1 θ̈c1 + 4mg1 R2c1 θ̈c1 = -4Rc1( )Fs1 + F r1 - Tc1s2
Js1 θ̈s1 = 4Rs1 Fs1 + TAs1
Jg1 θ̈g1 = Rg1( )Fs1 - F r1

（3）

􀅰􀅰 898



2025（  Vol.47）  No.5 杨殿钊，等：考虑不对称负载的传动系统扭振特性及抑制方法

ì

í

î

ï

ï
ïïï
ï

ï

ï

ï

ï
ï
ïï
ï

ï

ï

J r2 θ̈ r2 = 4R r2 F r2 - T r2c4
Jc2 θ̈c2 + 4mg2 R2c2 θ̈c2 = -Tc2r4 - Tc2s5 -
             4Rc2( )Fs2 + F r2
Js2 θ̈s2 = 4Rs2 Fs2 + Tc1s2
Jg2 θ̈g2 = Rg2( )Fs2 - F r2

（4）

ì

í

î

ï
ïï
ï
ï
ï

ï

ïï
ï
ï

ï

J r3 θ̈ r3 = 4R r3 F r3 - T r3b
Jc3 θ̈c3 + 4mg3 R2c3 θ̈c3 = -4Rc3( )Fs3 + F r3 - Tc3s4
Js3 θ̈s3 = 4Rs3 Fs3 + TBs3
Jg3 θ̈g3 = Rg3( )Fs3 - F r3

（5）

ì

í

î

ï

ï
ïïï
ï

ï

ï

ï

ï
ï
ïï
ï

ï

ï

J r4 θ̈ r4 = 4R r4 F r4 + Tc2r4
Jc4 θ̈c4 + 4mg4 R2c4 θ̈c4 = T r2c4 -
             4Rc4( )Fs4 + F r4 - Tc4s6
Js4 θ̈s4 = 4Rs4 Fs4 + Tc3s4
Jg4 θ̈g4 = Rg4( )Fs4 - F r4

（6）

ì

í

î

ï

ï
ïï
ï

ï

ï

ï
ïïï
ï

ï

ï

J r5 θ̈ r5 = 4R r5 F r5 - T r5b
Jc5 θ̈c5 + 4mg5 R2c5 θ̈c5 = -4Rc5( )Fs5 + F r5 -
             Tc5w /ic
Js5 θ̈s5 = 4Rs5 Fs5 + Tc2s5
Jg5 θ̈g5 = Rg5( )Fs5 - F r5

（7）

ì

í

î

ï

ï
ïï
ï

ï

ï

ï
ïïï
ï

ï

ï

J r6 θ̈ r6 = 4R r6 F r6 - T r6b
Jc6 θ̈c6 + 4mg6 R2c6 θ̈c6 = -4Rc6( )Fs6 + F r6 -
             Tc6w /ic
Js6 θ̈s6 = 4Rs6 Fs6 + Tc4s6
Jg6 θ̈g6 = Rg6( )Fs6 - F r6

（8）

Jwl θ̈wl = Tc5w - Twl （9）
Jwr θ̈wr = Tc6w - Twr （10）

ì

í

î

ï

ï

ï

ï
ïïï
ï

ï

ï

ï

ï

ï

ï

ï
ïï
ï

ï

ï

ï

ï

Tc2s5 = kc2s5( )θc2 - θs5 + cc2s5( )θ̇c2 - θ̇s5

Tc4s6 = kc4s6( )θc4 - θs6 + cc4s6( )θ̇c4 - θ̇s6

Tc1s2 = kc1s2( )θc1 - θ  s2 + cc1s2( )θ̇c1 - θ̇s2

Tc3s4 = kc3s4( )θc3 - θs4 + cc3s4( )θ̇c3 - θ̇s4

Tc2r4 = kc2r4( )θc2 - θr4 + cc2r4( )θ̇c2 - θ̇r4

T r2c4 = k r2c4( )θ r2 - θc4 + cr2c4( )θ̇ r2 - θ̇c4

（11）

ì
í
î

ïï

ïïïï

TAs1 = kmas1( )θA - θs1 + cmas1( )θ̇A - θ̇s1

TBs3 = kmbs3( )θB - θs3 + cmbs3( )θ̇B - θ̇s3
（12）

ì
í
î

ïï

ïïïï

Tc5w = kc5w( )θc5 /ic - θwl + cc5w( )θ̇c5 /ic - θ̇wl

Tc6w = kc6w( )θc6 /ic - θwr + cc6w( )θ̇c6 /ic - θ̇wr
（13）

T rib = k ribθ ri + crib θ̇ ri ( i = 1，3，5，6) （14）
ì

í

î

ïïïï

ï
ïï
ï

F ri = k rigi∆x ri + crigi∆ẋ ri
Fsi = ksigi∆xsi + csigi∆ẋsi∆x ri = θci Rci + θgi Rgi - θ ri R ri∆xsi = θci Rci - θgi Rgi - θsi Rsi

（15）

上述模型涉及到的物理量较多，各物理量的代

号规律为：正常文字表示物理量类型（如：T、θ、k 和 c
分别代表转矩、转角、刚度和阻尼，J、m 和 R 分别代

表各部件转动惯量、质量和力作用半径），下角标文

字表示具体部件（如：c、s、r 和 b 分别为行星架、太阳

轮、齿圈和制动器，gi 表示第 i 个行星排的行星轮，A、

B、wl 和 wr 分别代表电机 A、电机 B、左侧和右侧车身

等效部件）。正常文字与下标的结合可清晰地表示

各物理量，如：mgi 为第 i 个行星排的行星轮质量，JA
为电机 A 转动惯量，Tc5w 为 5 号行星排与等效车身间

的半轴转矩，θA 为电机 A 转角。

JA

Jc1

Js1

Jc3

Js3

Jc5

Js5

Jc6

Js6
Jc2

Jc4

Js2 Js4

ic
Jwl

Jwr

ic

行星排1行星排5 行星排6行星排3行星排4行星排2

侧边减速
齿轮

侧边减速
齿轮

 

Jr5
Jr2 Jr4

Jr3
Jr6

Jp6Jp3Jp4
Jp2Jp1

Jr1

Jp5

JA

JA

JB

JB

图 1　EMT 扭转振动动力学模型
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为便于表达，将式（1）~式（15）转化为

MΘ̈ + CΘ̇ + KΘ = T （16）
式 中 ： T = [TA，TB，[0] 1 × 24，-Twl，-Twr ]

T
； Θ =

[θA，θB，θPG1，θPG2，θPG3，θPG4，θPG5，θPG6，θwl，θwr ]
T
， θPGi =

[ θ ri，θsi，θci，θgi ]。若将其视为无阻尼自由振动，可得

仅考虑系统惯量和刚度的无阻尼模型：

MΘ̈ + KΘ = 0 （17）
将其分解为若干简谐振动，可得系统固有频

率（表 1）。

本文关注 EMT 低阶特性，观察表 2 可知，2 阶模

态和 3 阶模态分别以耦合排为中心呈现反对称性和

对称性。在 2 阶模态下，系统对称两部分的振幅相

反，表现为反对称扭转振动，意味着振动能量在对称

轴两侧以相反相位传递，导致系统整体呈现“相位反

转”现象。反对称模态对传动系统的动态不平衡或

非对称激励敏感，须避免此类激励频率与 2 阶模态

频率重合，以防共振放大效应［17］。在 3 阶模态下，系

统对称两部分的振幅方向相同，表现为对称扭转振

动，表明振动能量沿对称轴同相位传递，系统整体呈

现“同向摆动”现象。

2　非对称激励下的 EMT 扭振特性

该 EMT 是典型双输入双输出系统，在实际中常

受到非对称激励的影响。然而，目前对该类系统扭

转振动特性探究集中在对称激励工况下，与实际工

况匹配性差。本节探究 EMT 在非对称驱动转矩和

负载转矩激励下的扭转振动特性。

2. 1　非对称驱动转矩激励下 EMT 扭转振动特性

电机转矩控制器以目标车速与实际车速差值为

输入，输出电机转矩指令。设定目标车速（见图 2），

可得到图 3 所示的非对称驱动转矩，实现驱动转矩

的近似非对称突变。

根据图 3 和图 4 可知，右侧驱动转矩在第 7 和第

17 s 大幅跳变，而左侧仅小幅波动，表明工况可实现

单侧转矩突变。由于 EMT 的输入输出耦合效应，右

侧转矩突变导致左侧履带速度变化。为维持左侧目

标车速，控制器调整驱动转矩信号，使其轻微反向变

化（仿真未考虑制动器影响）。

图 5 展示了双侧半轴转矩和总输出转矩，图 6 为

其功率谱密度。起步阶段，驱动转矩对称加载，宽频

0

20

40

0 10 20 30 

右侧目标车速
右侧车速
左侧车速

 

 

车
速

/(k
m
·

h-
1 )

时间/s

图 4　双侧履带速度

表 1　EMT 固有频率

阶次

频率/ Hz
1
0

2
1. 43

3
2. 13

4
460. 28

表 2　EMT 低阶模态振型

阶次

JA
Jr1
Js1
Jc1
Jg1
Jr2
Js2
Jc2
Jg2
Jr5
Js5
Jc5
Jg5
Jwl

2
3. 1e-3
3. 8e-11

-1. 6e-5
-1. 1e-4

6. 0e-6
4. 2e-5

-6. 4e-6
-7. 2e-5

6. 4e-6
2. 5e-10

-1. 1e-6
-4. 7e-6

5. 1e-7
0. 71

3
1. 6e-2

-4. 3e-10
8. 3e-5
5. 4e-4

-3. 1e-5
1. 1e-3
3. 3e-5
2. 0e-3
2. 8e-5

-5. 5e-10
3. 6e-5
1. 5e-4

-1. 6e-5
-0. 71

阶次

JB
Jr3
Js3
Jc3
Jg3
Jr4
Js4
Jc4
Jg4
Jr6
Js6
Jc6
Jg6
Jwr

2
-3. 1e-3

-3. 8e-11
1. 6e-5
1. 1e-4

-6. 0e-6
-4. 2e-5
6. 4e-6
7. 2e-5

-6. 4e-6
-2. 5e-10
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激励使系统在第 3 阶模态发生共振。第 7 和第 17 s
时，右侧驱动转矩的突变激发了系统第 2 阶模态，此

时，半轴转矩信号中包含了 2 阶模态成分。当时间

推进至车速接近平稳时，第 3 阶模态成分逐渐消失，

第 2 阶模态成分占据双侧半轴转矩的主要频率成

分。由于其模态振型沿中心点反向，两侧半轴转矩

呈现相反相位的振动。而车速平稳后，总输出转矩

波动幅度显著减小，仅占单侧输出转矩波动幅度的

12. 9%。这是因为，振动能量通过传动轴的弹性势

能反向传递形成局部能量闭环，故两侧转矩信号的

相位相反。由于相消干涉，导致总输出转矩的幅值

显著衰减，频域中表现为第 2 阶模态处的能量基本

消失。

2. 2　非对称驱动转矩激励下 EMT 扭转振动特性

设置 EMT 于电机转速为 1 000 r/min、电机转矩

为 47. 94 N·m 的稳态工况下，对其施加如图 7 所示

非对称负载转矩。图 8~图 10 为负载无变化时的单

侧输出转矩、负载非对称加载时的两侧输出转矩和

总输出转矩以及它们的功率谱密度。

由图 8~图 10 可知：（1）在稳态工况下，转矩信号

的能量主要集中在直流部分，其振荡主要由第 3 阶

固有频率处的能量分布引起；（2）当右侧负载转矩发

生突变时，双侧输出转矩均出现显著变化，如图 9（a）
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所示，这表明右侧负载通过耦合排的耦合作用对左

侧输出转矩产生了影响；（3）这种影响表现为双侧转

矩在低频区域的能量剧烈波动，右侧半轴直流能量

增加而左侧半轴直流能量减少。在特定时间点，如

4. 7 和 7. 8 s，右侧输出转矩在第 3 阶固有频率处的

能量增大，而左侧减小，导致左侧输出转矩波动幅度

仅为右侧的 36. 4%；而在 5. 3 和 8. 5 s 时，左侧输出

转矩在低频区域的能量增多，导致左侧输出转矩波

动增大。

由图 10 可知，在单侧负载突变的影响下，总输

出转矩的功率谱密度随时间发生阶段性变化，尤其

是低频区能量在不同阶段依次减少，导致时域信号

的振幅也依次降低。然而，在各阶段中，总输出转矩

的规律振荡与单侧输出转矩的无序振荡形成了鲜明

对比。其原因由图 9（b）和图 10（b）可知：频域中，总

输出转矩在低频区的能量仅呈现出在不同阶段依次

减少的现象，而同一阶段中的能量分布基本不随时

间发生变化，故总输出转矩在时域上呈现出在不同

阶段振幅依次降低的规则振荡；而单侧输出转矩在

低频区的能量呈现出明显的波动，故单侧输出转矩

在时域上呈现不规则振荡。

2. 3　非对称激励对 EMT 振动特性的影响机制

在非对称激励的影响下，双侧输出转矩信号在

频域中的能量波动和在时域中的不规则振荡均呈现

出一种交替互补现象：当一侧承受较大的振动能量

时，另一侧则相应地承载较少的能量，但总振动能量

不变。这种现象表明，在振动过程中，双侧能量存在

着往复流动。这种振动能量的不平衡分布和动态流

动是耦合系统对激励非对称变化的响应，揭示了双

侧的输入与输出之间存在复杂的耦合情况。

从振动耦合效应的角度来看，非对称激励的时

域冲击和大幅跳变首先打破了系统惯性载荷的能量

平衡，激发了单侧柔性传动系统由低阶模态主导的

瞬态扭转振动。随后，能量通过耦合机构这一交互

点往复流动，造成双侧能量的不平衡分布，进一步加

剧了系统的不规则振荡，如图 11 所示。然而，传统

控制策略大多仅考虑双侧激励对称情况，忽略了在

非对称激励下振动能量的往复传递使系统动态行为

更加复杂，进而造成实际工况下的控制精度不足，加

速系统机械元件的疲劳损伤、甚至造成故障发生。
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3　考虑非对称激励的 EMT 扭转振动
抑制策略

由上述可知，EMT 具有输入输出的强耦合特性，

控制策略的开发须充分考虑振动能量耦合的影响。

针对非对称激励下的 EMT 扭转振动问题，本节提出

一种基于输入输出解耦和干扰双回路反馈补偿的

EMT 扭转振动解耦抑制策略，以抑制非对称激励对

EMT 带来的性能下降。

3. 1　EMT 模型降阶

为便于控制策略开发，基于面向扭转振动抑制

的模型降阶方法［18］对该模型进行了分析和降阶。首

先，利用该方法中的模态贡献度分析对原始模型中

的各阶模态进行了分析，结论为：该系统第 3 阶模态

贡献度最高且远高于其他模态。然后，利用该方法

中的刚度灵敏度分析方法，对第 3 阶模态下的系统

各连接刚度进行了灵敏度排序，结论为：耦合行星排

行星架与变速行星排太阳轮之间、变速行星排行星

架与负载之间的连接刚度较重要。因此保留其对应

的部件、连接刚度和阻尼，将其他连接视为刚性连

接。最终，基于拉格朗日方程对系统进行模型降阶，

模型如图 12 所示。

定义减速行星排（1、3 号）、功率耦合行星排（2、

4 号）和变速行星排（5、6 号）的特征参数分别为 αj、αo
和 αb；定义 3 种行星排行星齿轮与太阳轮齿数比分

别为 q j、qo 和 qb。定义 h1 = 1 + 2αo、h2 = 1 + αj、h3 =
1 + αb 和 h4 = 1 + αo，则有式（18）和式（19）所示的转

速关系，其中 θ̇p、θ̇ r、θ̇s 和 θ̇c 分别代表行星轮、齿圈、太

阳轮和行星架转速。b11 和 b22 等于 h4 / (h1 h2 )，b12 和

b21 等于 αo / (h1 h2 )。
é

ë
ê
êê
ê ù

û
ú
úú
úθ̇c2

θ̇c4
= é

ë
êêêê ù

û
úúúúb11 b12

b21 b22

é

ë
ê
êê
ê ù

û
ú
úú
úθ̇A

θ̇B
（18）

θ̇s + qθ̇p = (1 + q ) θ̇c （19）
根据拉格朗日方程：

d
dt ( ∂Ek

∂θ̇ ) - ∂Ek∂θ
= Qi，θ = θA，θB，θs5，θs6，θwl，θwr

（20）
可得：

ì

í

î

ï

ï

ï
ïï
ï

ï

ï

ï

ï

ï
ïï
ï

ï

ï

JAA θ̈A + JAB θ̈B = TA - b11Tc2s5 - b12Tc4s6
JAB θ̈A + JBB θ̈B = TB - b21Tc2s5 - b22Tc4s6
Js5 θ̈s5 = Tc2s5 - Tc5wl /h3
Js6 θ̈s6 = Tc4s6 - Tc6wr /h3
Jwl θ̈wl = Tc5wl - TLl
Jwr θ̈wr = Tc5wr - TLr

（21）

对比原 28 自由度模型，降阶模型仅有 6 个自由

度，可节省大量算力。降阶后的 EMT 动力学模型可

描述为

M'Θ̈' + C'Θ̇' + K'Θ' = T' （22）
式 中 ： Θ' = [θA，θB，θs5，θs6，θwl，θwr ]

T
； T' =

[TA，TB，0，0，-TLl，-TLr ]
T
。降阶模型与原模型的固有

频率如表 3 所示。

3. 2　模型解耦器

根据 Bristol 提出的相对增益理论［19］，将开环增

益与闭环增益之比作为输入 uj 和输出 yi 间的相对增

益，进而评价控制量 uj 对输出 yj 的控制受其他回路

影响的程度：

λij = ∂yi /∂uj|∆uk = 0，k ≠ j
∂yi /∂uj|∆yk = 0，k ≠ i

（23）
即评价其他回路对于控制量 uj 对输出 yi 的控制效果
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图 11　振动耦合效应
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图 12　降阶模型

表 3　固有频率对比

阶次

原模型/ Hz
降阶模型/ Hz

1
0
0

2
1. 43
1. 43

3
2. 13
2. 13

4
460. 28
452. 20
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的影响程度。经计算，该系统的相对增益矩阵 λ =
é
ë
êêêê ù

û
úúúú0. 5 0. 5

0. 5 0. 5 。当 λij 等于 1 时，系统不受其他回路影

响，无耦合；当 λij 远离 1 时，则系统受其他支路的影

响变大。可知，双侧驱动转矩对 EMT 的双侧半轴转

矩的作用是等效的，且耦合较强，需要解耦。

因此，本节通过对 EMT 输入输出的解耦，降低

输入对输出的交叉影响，这将增强控制效果的可解

释性和可调节性。

3. 2. 1　模型变换

EMT 动力学表现受电机 A 转矩、电机 B 转矩、左

侧行驶阻力矩 TLl 和右侧行驶阻力矩 TLr 影响。然

而，当前输入输出数目不同的系统解耦方法尚不成

熟［20］。因此，通过化简近似将行驶阻力矩消除。

以降阶模型中的状态变量表示行驶阻力矩，并

对其中的二次项进行泰勒展开，可得左侧行驶阻力

矩简化形式（右侧同理）：

TLl = r
2
é

ë

ê
êê
êmg ( f + sin θ ) + r2 ρCd Aθ̇2s52h23i2c

ù

û

ú
úú
ú ≈

r
2 mg ( f + sin θ ) - r3

4i2c h23
ρCd Aθ̇2s50 +

r3

2i2c h23
ρCd Aθ̇s50 θ̇s5 （24）

式中：ρ、Cd和A 分别代表空气密度、空气阻力系数和

迎风面积；r 和 ic 分别代表车轮半径和变速排行星架

至车轮转速的减速比；θ̇s50 是左侧变速排行星架在前

一时刻的转速，在短暂时间内可视为常数。将上式

代入降阶模型中，并将上式中不包含变量的部分，

δ1 = mg ( f + sin θ ) r/2 - r3

4i2c h23
ρCd Aθ̇2s50 也 作 为 状 态

变 量 并 入 模 型（右 侧 同 理 ，δ2 = mg ( f + sin θ ) r/2 -
r3

4i2c h23
ρCd Aθ̇2s60），可将其转换为一个双输入双输出

模型。

{Ẋ = A1X + B1U
Y = C1X + D1U

（25）
式中：Y = é

ë
êêêê ù

û
úúúúVL

VR
；U = é

ë
êêêê ù

û
úúúúTA

TB
；X = [Θ̇'，Θ'，δ1，δ2 ]；

A1 =
é

ë

ê

ê

ê
êê
ê

ê

ê ù

û

ú

ú

ú
úú
ú

ú

ú-M'-1C″ -M'-1K' E1
[ ]1 6 × 6 [ ]0 6 × 6 [ ]0 6 × 2
[ ]0 2 × 6 [ ]0 2 × 6 [ ]0 2 ×2

；B1 = é

ë

ê
êê
ê ù

û

ú
úú
úM'-1F1

[ ]0 6 × 2
；

C1 = é

ë

ê
êê
ê
ê
ê ù

û

ú
úú
ú
ú
ú[ ]0 1 × 2 3. 6rz /ic h3 0 [ ]0 1 × 10

[ ]0 1 × 2 0 3. 6rz /ic h3 [ ]0 1 × 10
；

D1 = [0] 2 × 2。其中：E1 = é

ë

ê
êê
ê
ê
ê ù

û

ú
úú
ú
ú
ú[ ]0 1 × 4 M'-1 0

[ ]0 1 × 4 0 M'-1

T

；

F1 = é
ë
êêêê ù

û
úúúú1 0 0 0 0 0

0 1 0 0 0 0
T
； C″ =

é

ë

ê

ê

ê

ê

ê

ê
êê
ê

ê

ê

ê

ê

ê ù

û

ú

ú

ú

ú

ú

ú
úú
ú

ú

ú

ú

ú

ú[ ]0 4 × 2 [ ]0 4 × 1 [ ]0 4 × 1 [ ]0 4 × 2

[ ]0 1 × 2
r3

2i2c h23
ρCd Aθ̇s50 0 [ ]0 1 × 2

[ ]0 1 × 2 0 r3

2i2c h23
ρCd Aθ̇s60 [ ]0 1 × 2

+

C'。
3. 2. 2　解耦器设计

选择以 TA 控制 V l、以 TB 控制 V r 的配对方式，为

系统加入解耦器 GD ( s)。如图 13 所示，通过在 EMT
前串联解耦器GD ( s) 分别消除 TA 和 TB 通过 G21 ( s) 和

G12 ( s) 对输出的影响，使系统转化为如图 14 所示两

互不影响的子系统，其中，GE1 ( s) 与 GE2 ( s) 分别为解

耦等效后两支路的实际模型，M1 和 M2 分别为电机 A
和电机 B 的基础转矩指令，即电机转矩指令的非线

性组合。

由图 13 可得：

é

ë
ê
êê
ê ù

û
ú
úú
úVL ( s)

VR ( s) = é
ë
êêêê ù

û
úúúúa11 a12

a21 a22

é

ë
ê
êê
ê ù

û
ú
úú
úM1 ( s)

M2 ( s) （26）
其中：

a11 = GA1 ( s)G11 ( s) + GB1 ( s)G12 ( s)
a21 = GB1 ( s)G22 ( s) + GA1 ( s)G21 ( s)

EMT
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VL(s)

VR(s)TB(s)
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图 13　串联解耦器示意
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图 14　EMT 解耦等效图
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a12 = GA2 ( s)G11 ( s) + GB2 ( s)G12 ( s)
a22 = GB2 ( s)G22 ( s) + GA2 ( s)G21 ( s)
将 GE1 ( s) 与 GE2 ( s) 分别设置为 EMT 系统传递函

数对角线元素，可消除两侧支路间的耦合影响，设解

耦后系统为

é

ë
ê
êê
ê ù

û
ú
úú
úVL ( s)

VR ( s) = é

ë
ê
êê
ê ù

û
ú
úú
úG11 ( s) 0

0 G22 ( s)
é

ë
ê
êê
ê ù

û
ú
úú
úM1 ( s)

M2 ( s) （27）
此时，解耦等效支路传递函数幅频特性如图 15

所 示 。 对 比 两 式 ，可 得 解 耦 器 GD ( s)，其 中 δ3=
G11 ( s)G22 ( s) - G12 ( s)G21 ( s)。

GD ( s) = 1
δ3

é

ë
ê
êê
ê ù

û
ú
úú
úG11 ( s)G22 ( s) -G12 ( s)G22 ( s)

-G11 ( s)G21 ( s) G11 ( s)G22 ( s) （28）
3. 3　基于双回路反馈补偿的干扰抑制

尽管分别获得了可直接调控两侧履带速度的

M1 和 M2，但未知的负载、建模误差等都对车速的稳

定保持造成影响。将这些视为对系统的扰动，以左

侧解耦等效支路为例，设计频域扰动观测器，系统框

架如图 16 所示。

然而，扰动观测器的实现常面临系统正则性挑

战：传动系统模型分子的阶次小于分母，这将造成逆

模型 G -111 ( s)非正则，形成非因果系统，引发闭环系统

相位裕度恶化，无法物理实现。因此，在反馈回路中

加入 Butterworth 型低通滤波器 Q1 ( s)：
Q1( s) = 1

(Ts s + 1) n （29）

式中 Ts 为时间常数。当选择 n 不小于系统模型分子

分母阶次差时，可保证逆模型 G -111 ( s) 为正则系统。

过大的 Ts 降低系统动态响应速度，引入相位滞后，恶

化系统稳定性；过小的 Ts 会动态响应速度较快，对于

基于干扰观测器的干扰抑制而言，这是最好的情况。

但过小的 Ts 不仅受控制器物理限制，还将导致传感

器噪声被放大，因此考虑实际驱动转矩控制算法的

执行周期，本研究设置 Ts 为 0. 01 s，n 为 2。

在此设计下，扰动观测器估计的扰动为

D̂1( s) = VL( s)Q1( s)G -111 ( s) - M t( s)Q1( s) =
D1( s)Q1( s) （30）

观测误差为

Ed1( s) = [1 - Q1( s) ]D1( s) （31）
在实际运行中，大部分扰动在低频范围内，而此

时有：

lim
s → 0 Q1( s) = 1 （32）
即低频区域内，观测误差 Ed1( s)趋于 0。根据图

16 所示系统框图，系统传递函数为

VL( s) = Gm1( s) M1( s) + Gd1( s) D1( s) （33）
其中：

Gm1( s) = G11( )s GE1( )s
G11( )s + Q1( )s [ ]GE1( )s - G11( )s

Gd1( s) = G11( )s GE1( )s [ ]1 - Q1( )s
G11( )s + Q1( )s [ ]GE1( )s - G11( )s

由于 G11( s)为 GE1( s)的名义模型，且建模误差等

效 在 D1( s) 内 ，故 可 认 为 GE1( s) = G11( s)。 因 此 ，有

Gm1( s) = G11( s)和 Gd1( s) = 0，可知该策略可抑制低频

扰动。对扰动的有效抑制范围随低通滤波器 Q1 ( s)
时间常数 Ts 减小而增大。然而，由于控制器的性能

限制，时间常数 Ts 不能无限小，导致在补偿扰动信号

时存在相位滞后和高频信号能量泄露问题。这意味

着，在受到阶跃型干扰时，干扰的补偿信号无法与干

扰完全同步，阶跃干扰的大幅时域冲击不能被补偿，

无法完全抑制干扰对系统的影响，导致系统发生剧

烈的内部振动冲击。

为了在保持直驶稳定性的同时改善内部振动冲

击，在扰动反馈补偿的基础上添加了转矩波动抑制

环节，以半轴转角差为目标，优化无法补偿的干扰

Ed1( s)对系统的影响。改进后系统如图 17 所示。

根据图 17，有如下传递函数关系：

θL( s) = Gm( s) M1( s) + Gd( s) D1( s) （34）

+
-

++

+-

扰动观测器
 

GE1(s)

Q1(s) Q1(s)G11
-1(s)

VL(s)Mt(s)M1(s)
D1(s)

D1(s)

图 16　基于扰动观测器的干扰补偿
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图 15　解耦等效支路幅频特性
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Gm( s) = GE1( )s G2( )s G11( )s
G11( )s + [ Q1( )s + G11( )s G2( )s Q2( )s ] [ ]GE1( )s - G11( )s

Gd( s) = GE1( )s G2( )s G11( )s [1 - Q1( )s - G11 ( s)G2 ( s)Q2( )s ]
G11( )s + [ Q1( )s + G11( )s G2( )s Q2( )s ] [ ]GE1( )s - G11( )s

式中：G2( s)为左侧履带速度至半轴转角差的传递函

数模型；Q2 ( s) 为扭转振动反馈抑制器。另外，干扰

对半轴转角差的影响关系 Gd( s)与无法补偿的干扰

Ed1( s)对半轴转角差的影响关系是等效的，这是因为

上述传递函数关系是在考虑扰动观测器结构的基础

上推导的。

由解耦等效支路幅频特性可知，系统主要在第

3 阶固有频率（2. 13 Hz）处振动能量较大，具有谐振

峰值。因此，应降低 Gd( s) 在这些频率处的谐振。

M1( s)至 θL( s)的传递函数可表示为

GE1( s)G2( s) = a12 s12 + a10 s10 + … + a1 s1 + a0 s0

∏n = 1
6 ( s2 + 2ξn ωn s + ω2

n ) （35）
式中 ωn 与 ξn 分别为第 n 阶固有频率和阻尼比。阻尼

比是衡量振动系统中实际阻尼与达到临界阻尼所需

阻尼的比值，对系统的动态响应有显著影响。当处

于临界阻尼时，即阻尼比为 1，系统能以最短时间达

到稳定状态，既不振荡也不过长延迟。因此，将第 3
阶固有频率对应的阻尼比 ξe 设置为临界阻尼比，构

建理想传递特性 Ge( s)：
Ge( )s =
       a12 s12 + a10 s10 + … + a1 s1 + a0 s0

( s2 + 2ξe ω3 s + ω23 ) ∏n = 1，2，4，5，6 ( s2 + 2ξn ωn s + ω2
n )

（36）
设置 Gd( s) = Ge( s)，可得转矩波动抑制器 Q2( s)。
最终，结合模型解耦器和基于双回路反馈补偿

的干扰抑制方法，系统的实际控制框架为：首先，上

层控制算法基于驾驶需求（如加速/制动指令）和实

际车速反馈，生成基础转矩指令 M1 和 M2；其次，两侧

支路反馈控制器分别根据履带速度 VL、VR 和主动轮

转角 θL、θR 实时计算基础转矩指令补偿量；随后，基

础转矩指令与其补偿量叠加，得到总转矩指令 ；最

后，系统解耦器将两个基础转矩指令 M1、M2 解耦为

左/右电机驱动指令 ，经 CAN 总线传输至电机控制器

执行，实现车速精准控制与系统扭振抑制的动态

协调。

4　仿真验证

4. 1　空气阻力线性化对模型的影响分析

结合式（24）可知，空气阻力线性化前后的行驶

阻力误差为

ì
í
î

ïï
ïï

∆TLl = ka( )θ̇2s5 - θ̇2s50 - 2kaθs50 ( θ̇s5 - θ̇s50 )
ka = r3 ρCd A/4h23i2

c

（37）
令 θ̇s5 = ∆θ̇s5 + θ̇s50，则有：

∆TLl = ka∆θ̇2s5 （38）
考虑该阻力误差后，系统状态空间模型由式

（25）转换为

{Ẋ = A1X + B1U + Bdd
Y = C1X + D1U

（39）

式中：Bd = é

ë
ê
êê
êO2 × 10

r3 ρCd A
4h23i2

c

∙é
ë
êêêê

ù
û
úúúú

J -1wl 0
0 J -1wr

O2 × 2
ù

û
ú
úú
ú

T
；d =

[∆θ̇2s5，∆θ̇2s6 ]
T
。 误 差 至 输 出 的 传 递 关 系 为 ：Gdy( s) =

C1( sI - A1 ) -1
Bd。∆θ̇2s5、电机驱动转矩和行驶阻力矩

至总输出转矩的传递特性如图 18 所示。

由图 18 可知，∆θ̇2s5 远小于驱动转矩和行驶阻力

矩对 EMT 总输出转矩的影响，加之 ∆θ̇2s5 的绝对值极

小，故可知行驶阻力线性化导致的行驶阻力矩误差

+

-

++

+-

扰动观测器
+

-

+

-

 

Q1(s)

Mt(s)M1(s)
D1(s)

GE1(s)

Q1(s)G11
-1(s)

G1(s)

G11(s)G2(s)

Q2(s)

D1(s)

VL(s) θL(s)

图 17　系统框架图
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图 18　行驶阻力误差对模型的影响
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对模型影响极小。

4. 2　控制策略效果验证

为验证本文策略的有效性，对两侧输出端存在

非对称负载下的系统扭转振动表现，进行有、无考虑

非对称激励的扭转振动抑制策略（non-symmetrical 
excitation torsional vibration suppression strategy， 
NSE-TVS）控制情况下的对比仿真分析。设置车辆

于水泥路面先加速至 30 km/h，然后匀速行驶；负载

转矩如图 19 所示，其中 7-17 s 右侧履带负载突增；

驱动控制器输入为目标车速与实际车速差值，输出

为电机转矩指令（最大输出能力为 1 000 N·m）；两侧

电机特性相同。

本文提出的策略特别针对负载突变引起的扭转

振动问题。在车辆急加速阶段，驱动转矩的大幅跳

变和时域冲击也会加剧扭转振动。本文使用了一种

基于驱动转矩指令频域成分优化的前馈控制器［18］，

根据 EMT 特性改善驱动转矩指令的频域成分，有效

抑制转矩跳变引起的扭转振动。该前馈控制器与本

文策略共同称为 NSE-TVS 策略。图 20~图 22 分别

为无策略和 NSE-TVS 策略下履带车辆的驱动转矩、

半轴转矩和车辆速度表现对比。

在加速阶段，外界激励对称加载。由于实际与

目标车速的差较大，驱动转矩指令大幅跳变，导致传

动系统连接轴的弹性势能迅速增加。然而，电机能

力上限限制了其持续提供足够大的驱动转矩来克服

传动系统连接轴的弹性，导致弹性势能频繁变化进

而引发剧烈扭振（见图 21（a）），最终导致车辆加速时

的耸振（见图 22（a））。施加 NSE-TVS 策略后，驱动

转矩被柔化，弹性势能积累减少，释放时对系统的影

响降低。因此，NSE-TVS 策略显著降低了加速过程

中的扭转振动，改善了耸振现象，使车辆速度曲线更

加平滑。

进入匀速行驶阶段后，右侧负载在第 7 和第 17 s
发生突变。在 NSE-TVS 策略下，第 7 s 负载突增时，
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图 21　半轴转矩振荡情况
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图 19　非对称负载加载情况
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右侧电机转矩先迅速下降再上升，以避免连接轴弹

性势能过度积累引发扭转振动，并维持动力输出防

止车速下降；同时，左侧电机转矩在解耦器作用下反

向小幅度变化，抵消右侧对左侧的影响，保持车速稳

定。第 17 s 负载突降时，右侧电机转矩先迅速上升

再下降，防止弹性势能快速释放引发扭转振动，并消

除负载消失对车速的影响；左侧电机转矩同样反向

小幅度变化，维持车速稳定。

观察半轴转矩与车速可知，在 7 和 17 s 时，右侧

电机转矩的下降和上升有效抑制了轴的弹性势能快

速积累和释放，从而改善了负载突变时的转矩波动

和车速变化。与无策略相比，NSE-TVS 策略使单侧

负载突增后的输出转矩波动幅度降低了 43. 45%，使

单 侧 负 载 突 减 后 的 输 出 转 矩 波 动 幅 度 降 低 了

81. 47%（通过对比两种控制策略下 EMT 两侧输出轴

的转矩响应得到）。另外，相比无策略情况，NSE-
TVS 策略还增强了车速的抗干扰能力。在受到单侧

负载突增影响后，NSE-TVS 策略下的车速变动仅为

无策略情况下的 36. 93%。

4. 3　控制策略稳定性验证

在实际工况下，负载转矩和系统建模参数难以

精确测量和估计。为验证所提策略在工况和参数变

化情况下的稳定性，分别以单侧负载转矩突变倍数

（车身转动惯量不变）和车身转动惯量（转矩突变如

图 19 所示）为变化量，对该策略下 EMT 的表现进行

了仿真分析，结果如表 4 和表 5 所示。

由表 4 可知，NSE-TVS 对不同的单侧负载转矩

突变情况具有较好的适应性，总体呈现随干扰增强，

系统转矩波动和车速波动逐渐增强，但增强幅度较

小。由表 5 测试结果可见，NSE-TVS 展现出优异的

参数自适应特性，在不同车身转动惯量工况下均能

保持转矩与车速的稳定。当车身转动惯量逐步增大

时，系统在应对负载突增工况时呈现出转矩波动递

减的趋势。这主要归因于增强的车身惯性效应有效

吸收了外部扰动能量，降低了车速波动，进而也降低

了半轴转矩的超调现象。

5　结论

本文以履带车辆在双侧负载非对称工况下的

EMT 为研究对象，建立了扭转振动动力学模型，分析

了其在非对称驱动转矩和负载激励下的振动特性及

能量传递机理。针对 EMT 输出输入耦合问题，通过

泰勒线性化处理车辆行驶阻力，提出一种模型解耦

器。针对扰动观测器中低通滤波器的相位滞后问

题，提出基于双回路反馈补偿的干扰抑制方法，优化

干扰传递特性。结合模型解耦、干扰抑制和驱动转

矩频域优化，提出了一种考虑非对称激励的 EMT 扭

转振动抑制策略。在单侧负载突增/突减工况下验

证，所提 NSE-TVS 策略可在单侧负载突增工况下降

低系统扭转振动 43. 4%；在单侧负载突减工况下降

低系统扭转振动 81. 47%。该策略不仅改善了扭转

振动，还降低了车辆速度的受影响程度，使车速变动

范围仅为无策略下的 36. 93%。另外，该策略对环境

和参数变化具有较好的自适应性。

表 5　NSE-TVS 不同车身惯量下系统表现

车身惯量

半轴转矩波动

车辆速度波动

0. 9Jw

3 925. 9
1. 12

Jw

3 877. 0
1. 06

1. 1Jw

3 705. 1
1. 02

1. 2Jw

3 655. 1
0. 96
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图 22　车辆速度

表 4　NSE-TVS 不同负载下系统表现

变化倍数

半轴转矩波动

车辆速度波动

2
2 573. 9

0. 47

4
3 877. 0

1. 06

6
4 280. 1

1. 63

8
4 574. 7

1. 92
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