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湿式双离合变速器动力学特性与失效机理

李笔睿， 孟德建， 张立军， 徐 杰
（同济大学 汽车学院，上海市 201804）

摘要：针对某 6挡变速湿式双离合变速箱失效问题展开分

析，发现扭转减振器中的树脂滑块碎裂是导致车辆失去动力

的主要原因。为分析失效原因，首先进行了车辆启动及全油

门加速试验，发现冷冻启动（发动机温度-2~5 ℃）时扭转减

振器承受的冲击力矩值最大为 928 N·m，加速工况下最大冲

击力矩多发生在换挡和低档位全油门加速过程中；其次，建

立了驱传动系统扭振动力学模型，进行动力学特性分析，发

现系统一档未接合状态的第二阶固有频率（11.51 Hz）与试验

中启动工况峰值频率（8~13 Hz）较为接近，系统产生共振，滑

块容易损坏。研究表明，车辆启动过程中较大的瞬时冲击力

矩以及行驶过程中产生的系统共振，是导致滑块疲劳失效的

主要原因。
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动；系统共振
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Study on Dynamic Characteristics and 
Failure Mechanism of Wet Dual Clutch 
Transmission
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（School of Automotive Studies， Tongji University， Shanghai 
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Abstract： The failure of a 6-speed wet dual clutch 
transmission is analyzed， and it is found that the fracture 
of resin slider in torsional shock absorber is the main 
reason for the vehicle losing power. In order to analyze the 
failure condition and failure mechanism， vehicle starting 
and full throttle acceleration tests were carried out. It was 
found that the maximum impact moment of the torsional 
shock absorber was 928N·m when the engine temperature 
was -2~5℃ ， and most of the maximum impact moment 
occurred in gear shifting and full throttle acceleration in 
low gear condition. To explore the failure mechanism， a 
torsional vibration mechanical model of drive system was 

established， and the inherent characteristics were 
analyzed. The results show that the second natural 
frequency （11.51Hz） of the first gear unengaged state of 
the system is close to the peak frequency （8-13Hz） of the 
starting condition in the test， and the resonance slider is 
easy to be damaged. The results show that the large 
instantaneous impact mo ment and the system resonance 
during the starting process are the main reasons for the 
fatigue failure of the slider.

Key words： wet dual clutch transmission； dynamic 
characteristics； failure mechanism； twisting vibration；

system resonance 

离合器作为传统汽车上一个必不可少的部件，

除了能通断动力传动外，还有减振调频的功能，其工

作性能直接影响驾驶员以及乘客的感觉。然而，由

于离合器工作条件恶劣及相关匹配性分析的不完

善，导致汽车离合器的返修率比较高，较高的故障率

直接影响着企业的生产成本和顾客满意度。因此，

开展汽车离合器故障解析和失效建模分析，通过相

关动力学分析和台架试验研究锁定失效工况，进而

提出离合器故障的解决方案，对提高离合器使用性

能、匹配性分析水平和顾客满意度具有重要意义［1-3］。

湿式离合器相比于干式离合器，具有承载能力

好、散热性好、寿命长等优势，广泛应用于各种自动

档位变速器中。由于其结构较为复杂，零件众多，且

工作环境恶劣，当其结构设计不合理，加工工艺存在

缺陷时易发生各种故障，如摩擦副由于机械磨损或

高温导致的翘曲变形、高温热点以及内部零部件的

断裂失效等问题，这对湿式离合器的安全性、稳定性

提出了更高的要求［4］。本文针对某六档湿式双离合

变速箱失效问题进行研究分析，该变速箱存在离合

器滑块碎裂的问题，其失效件表现为滑块碎裂，个别
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弹簧有塑性变形，存在严重的安全隐患。

针对离合器过热失效，以及一些零部件断裂的

问题，此前研究者们大多集中于对热效应、材料和结

构等的研究，并可有效解决相应问题［5-8］。但关于驱

传动系统的冲击载荷以及共振对离合器零部件寿命

影响的研究则较少，本文从这一方面入手，试图分析

动力及传动系统对于离合器滑块碎裂的影响。

针对此湿式双离合变速器，本文首先通过试验

分析其在不同工况下的转速特性，结合各部件结构

参数计算其在各工况下的最大冲击载荷，分析离合

器振动特性，找出各种工况下离合器最大冲击载荷

发生的时间点，并探究失效原因。此外，建立了一套

驱传动系统扭振动力学模型，进行固有特性及瞬态

动力学分析，并与试验所得数据进行比较分析，进一

步分析离合器的失效原因。同时该动力学模型具有

通用性，可用于之后其它驱传动系统的分析。

1 离合器道路试验与数据分析 

1. 1　试验设置　

本文试验的对象如下图 1 所示，其失效发生在

图中框出部分的滑块，该离合器的滑块为橡胶材质，

承载能力相对较弱，会发生碎裂现象。本试验的目

的为测量与分析该湿式双离合变速器在不同试验工

况条件下的转速特性，计算其在不同工况条件下的

最大冲击载荷，通过分析离合器的振动特性和最大

冲击载荷，探究离合器的危险工况和失效原因。

本试验所使用的转速传感器设备如表 1 所示。

本试验所采集的信号包括：通过在飞轮端布置转速

传感器，采集曲轴信号轮信号从而获取转速；同时在

离合器端由数采设备获取离合器转速信号；在整车

OBD 端口读取发动机水温信号；通过 CAN 连接线

获取发动机转速、变速器档位、车速、发动机力矩等

信号。

1. 2　试验方案　

试验内容分为启动工况以及动态工况。其中，

启动工况包括 10 组冷启动试验（发动机温度 20~
25 ℃）、10组暖车启动试验（发动机温度 70~90 ℃）

及5组冷冻车辆启动试验（发动机温度－2~5 ℃）。

动态工况在专业试验场进行试验，具体工况为

不同路面和车辆工况的组合，其中路面包括沥青鼓

包路、摇摆路、振动带及正常路况等，车辆工况包括

自动模式全油门加速、手动模式2档加速、高速状态

下全油门加速等，以及弹射起步、驻坡启动、倒车加

速等工况。

1. 3　启动工况数据处理与分析　

1. 3. 1　冷冻车辆启动试验数据处理　

对试验数据作信号进行数据处理，首先将电压

脉冲信号转换为角速度、角加速度信号，将所提取数

据的前后无效段剔除，绘制时域图后选取有效数据

的前后位置，之后对离合器角加速度进行滤波，经过

对比不同截止频率的滤波结果后选取截止频率为

200 Hz的合理的滤波频率。此外，对信号进行全时

域段绘制，对信号进行频谱分析。对离合器角速度

求导获取角加速度，并对离合器角加速度采用了低

通200 Hz滤波处理，作出离合器角加速度时域曲线。

之后，对离合器角加速度信号进行频谱分析，其频率

如图2所示。

设定评价指标为离合器转速波动范围、离合器

角加速度峰值频率、离合器最大角加速度以及离合

器最大冲击力矩，其中，离合器最大冲击力矩为离合

器最大角加速度乘以离合器主动盘转动惯量。冷冻

车辆启动试验的数据分析结果如表2所示。

1. 3. 2　冷/热启动试验数据处理结果　

对冷/热启动试验的数据进行处理，做冷、热启

动试验结果的最大角加速度及最大冲击力矩散点图

对比如图 3所示。分析可得，热启动工况平均最大

冲击力矩值（227. 5 N·m）大于冷启动工况平均最大

冲击力矩（206. 9 N·m）；多次实验结果中热启动工

况峰值最大冲击力矩（271. 5 N·m）与冷启动工况

（277. 1 N·m）接近；冷启动工况最大冲击力矩波动

范围（141. 5~277. 1 N·m）大于热启动工况最大冲击

力矩波动范围（195. 6~271. 9 N·m）。

 

图1　离合器总成示意图

Fig.1　Diagram of clutch assembly

表1　试验用传感器参数

Tab.1　Parameters of sensor in testing
传感器类型
飞轮转速

变速箱（离合器）转速

感应方式
磁电式
霍尔式

频响/Hz
0~15 000

10~50 000

采样频率/Hz
48 000
48 000
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1. 4　动态工况数据处理与分析　

1. 4. 1　动态工况试验数据处理方法　

动态工况的试验数据处理过程如下： ① 使用

LMS中的Time Data Selection模块将电压脉冲信号

转换成角速度信号，并通过其获得角加速度信号； 
② 对离合器角加速度进行滤波； ③ 对角加速度通

过短时傅里叶变换做频域分析，读取离合器阶次信

息，同时获取角加速度时频图求取最大振动能量位

置对应的时刻，在该时刻前后两秒的时段内获取离

合器最大角加速度，通过与转动惯量的关系获取最

大冲击力矩； ④ 获取离合器最大角加速度对应的时

刻，并获取发动机转矩，转速，油门开度，变速器档

位，车速等信息； ⑤ 离合器角加速度时频分析后，时

域平均获得FFT_average，得到频谱图，选取峰值频

率； ⑥ 对比时域，频域信息，结合固有频率分析结果

分析振动原因。

1. 4. 2　动态工况试验结果分析　

作各动态工况最大冲击力矩汇总，并按工况及

试验条件（路面条件）进行汇总，如表3所示。

分析可得，油门开度、车速相同的条件下，最大

冲击力矩振动带路＞水泥裂缝和沥青补块路＞摇摆

路＞沥青鼓包路；全油门加速条件下，目标车速越

大，离合器最大角加速度越大，最大冲击力矩越大；

自动档全油门加速过程，最大冲击力矩多发生在1、2

档以及1档→2档的过程中，发生时车速未达到目标

车速；相同的路面条件下，手动档模式和自动档模式

下的最大冲击力矩数值接近，驾驶模式对冲击力矩

的影响较小；由档位信息可以看出，最大力矩均发生

在全油门加速过程，加速到目标车速后的行驶状态

表2　冷冻车辆启动试验结果汇总

Tab.2　Summary of frozen vehicle start test results
编号及项目

001
002
003
004
005
范围
均值

转速波动范围/（r·min-1）
153~1566
220~1497
217~1460
199~1430
210~1482
153~1482
192~1486

峰值频段/Hz
13
13
13
12
13

12~13
13

最大角加速度/（rad·s-2）
11 039
10 519
10 528
10 033
11 261

10 033~11 261
10 676

最大冲击力矩/（N·m）
883. 1
841. 5
842. 2
802. 7
900. 9

802. 0~900. 0
854. 1

  

（a） 最大角加速度                                                            (b) 最大冲击扭矩

图3　冷/热启动试验最大角加速度、最大冲击力矩对比

Fig.3　Comparison of maximum angular acceleration and maximum impact torque during cold/hot start tests

 

图2　冷冻车辆起动离合器角加速度频率图

Fig.2　Frequency of clutch angular acceleration of 
frozen starting vehicles
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对最大冲击力矩没有影响。

对有效的 17种试验工况 51组试验数据最大冲

击力矩取均值，并作散点图如图 4所示。可以发现

离合器最大冲击力矩在 179 N·m至 273 N·m之间。

对每个工况做频率分析获得主要的频率峰值，并作

散点图对比，如图5所示。

分析可以发现动态工况离合器振动峰值频率主

要集中在 164~187 Hz、 76~93 Hz、70 Hz、 140 Hz，
大致呈现两倍频的关系。

通过对离合器道路试验数据进行处理分析，得

到以下结论： ① 冷冻车辆启动试验离合器最大角加

速度均达到了10 000 rad/s2以上，最大冲击力矩的值

也都达到了 800 N·m，转速波动转速范围 200~1 
500 r/min，波动段峰值频率为13 Hz； ② 冷启动和暖

启动离合器转速波动范围为150~1 200 r/min，波动

频段为 8~9 Hz，最大角加速度主要集中在 2 000~3 
500 rad/s2，最大冲击力矩在150~250 N·m； ③ 动态

测试工况下离合器冲击力矩范围为200~300 N·m，

峰值频率主要集中在以下 3 大范围内：164~181 
Hz， 134~152 Hz和70~82 Hz。

通过以上结论可知，冷冻车辆启动试验中离合

器的振动远大于其他工况。因此，形成了以下结论：

离合器失效工况为启动工况，其中冷冻启动工况最

为恶劣，离合器失效的主要原因是冷冻启动工况下

发动机启动引起的离合器总成共振所致。

2 驱传动系统动力学建模与分析 

为了更好地分析离合器的失效原因，本节对驱

传动系统进行动力学建模，分析该系统的固有特性，

探究离合器发生共振以及易导致失效的行驶工况。

2. 1　轴系扭转振动动力学建模　

本文所研究的轴系扭转振动动力学模型主要由

发动机模型、扭转减振器模型、离合器模型、变速器/
减速器模型以及轮胎模型组成［9-11］，总体动力学模型

架构如图6所示。

表3　动态工况试验结果汇总

Tab.3　Summary of dynamic condition test results

试验模式

自动模式，全油门加速到60 km/h，然后平稳行驶

自动模式，全油门加速到45 km/h，然后平稳行驶

自动模式，全油门加速到20 km/h，然后平稳行驶

手动模式，2档加速到60 km/h，平稳后紧急制动

测试条件

沥青鼓包路
摇摆路

振动带路
水泥裂缝和沥青补块路

方坑路
中等比利时路

搓板路
沥青鼓包路

摇摆路

发动机转速/
（（r·min-1））

5 637. 3
5 426. 8
5 035. 2
5 197. 6
1 891. 3
4 704. 3
2 585. 0
4 202. 0
2 976. 3

档位信息

2档
1档
1档

1→2档
1档
2档
1档
2档
2档

离合器最大角加
速度/（（rad·s-2））

2 876. 3
3 133. 8
3 388. 8
3 321. 2
2 240. 0
2 835. 0
2 558. 8
3 060. 0
2 932. 5

最大冲击力矩/
（N·m）

230. 1
250. 7
271. 1
265. 7
179. 2
226. 8
204. 7
244. 8
234. 6

 

图4 动态工况离合器最大冲击力矩

Fig. 4 Maximum impact torque of clutch under 
dynamic working conditions

 

图5 动态工况离合器振动峰值频率

Fig. 5 Peak frequency of clutch vibration under 
dynamic working condition

发动机

模型

扭转减振

器模型

离合器

模型
变速器/减

速器模型
轮胎模型

 

图6　系统总体动力学模型架构

Fig.6　System overall dynamics model architecture
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汽车传动系统是一个连续而复杂的多质量系

统，为了能够准确地描述系统的扭转振动特性，有必

要对系统进行合理简化，建立系统的动力学模型。

采用集中质量建模方法将系统简化为当量离散系

统，这种模型形式简单，是目前扭转振动研究中最主

要也是应用最广泛的［12］。集总参数建模方法的简化

原则和基本假设如下： ① 以惯量大而且集中的部件

作为集中惯量； ② 以惯量小而且分散的部件作为无

惯量的弹性元件； ③ 忽略轴系纵向与横向振动和整

机振动对扭转振动的影响； ④ 激励力矩和阻尼只作

用在或通过等效的方法作用在集中惯量上。

建立好整体框架后，对各个部分进行建模。

（1） 发动机模型。如图7所示，本文研究的车型

搭载4缸发动机，于是将4个缸体简化为4个集中质

量圆盘，将飞轮简化为一个集中质量圆盘，将3个缸

体与飞轮之间的联结轴简化为3根弹性轴。其中，Ji

（i = 1， 2， 3， 4）表示第1缸至第4缸，J5表示飞轮，ki

（i = 1， 2， 3， f）为刚体、飞轮之间的弹性轴刚度。

（2） 扭转减振器模型。扭转减振器集成在离合

器内，主要起到调整固有频率，增加阻尼，减小振动

冲击的作用［13-15］。扭转减振器弹簧刚度特性为：最大

转角为 57. 1°，刚度特性曲线总体分为两个工作区

段，区段 1 的工作刚度为 2. 7 N·m/（°），区段 2 的工

作刚度为13. 7 N·m/（°）。
（3） 离合器模型。本文研究的湿式双离合器工

作时处于常闭合状态，根据集总参数简化原则，将离

合器按工作状态分为完全接合与未接合状态，分别

进行简化。当该系统完全接合时，可简化成如图 8
所示的扭转振动系统。

图 8 中：k5为扭转减振器弹簧刚度，J6为扭转减

震器，J7 outer为外离合器接合时离合器主从动部分，

J7 inner为内离合器接合时离合器主从动部分，J8为变速

器输入端。

当该系统未完全接合时，可简化成图 9 所示的

扭转振动系统。其中，Tf为飞轮传递转矩，J7为离合

器主动端，J8 outer和 J8 inner为离合器从动部分，J9'为变速

器输入端。

（4） 变速器/减速器模型。常见的变速器结构

有两轴式和三轴式，本文研究的传动系采用两轴式

变速器，它包括 6个前进档和 1个倒档，各个档位速

比如表4所示。

外离合器与变速器 1、3、5 档连接，内离合器与

变速器2、4、6档连接。可将变速器总成简化为两个

惯性件元（离合器接合时序号为 J8、J9，离合器未接合

时序号为 J9、J10）和两个弹性元件（k6、k7）。根据变速

器的 6个档位以及齿轮啮合传动比分别计算，档位

不同时，扭转振动系统也不相同。本文对变速器各

转动惯量部分进行了详细划分，划分方法如图10所
示［16］。变速器各简化部分的参数定义如表 5所示。
此外，轴段 1~15 的转动惯量分别为 Jk （k=1，
2，3，. . . ，15）。

 

图7　发动机曲轴系扭转振动集总参数模型

Fig.7　Lumped parameter model for torsional vibration 
of engine crankshaft system

  

(a) 外离合器接合时                                                                        (b) 内离合器接合时

图8　完全接合状态离合器集总参数模型

Fig.8　Lumped parameter model of fully engaged clutch

 

图9　未完全接合状态离合器集总参数模型

Fig.9　Lumped parameter model of unfully engaged 
clutch
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如图 11所示，当离合器完全接合时，变速器/减
速器系统可简化成该图所示的扭转振动系统。其

中，J8为变速器输入端，J9为变速器输出端，k6为变速

器输入轴刚度，k7为变速器输出轴刚度。当变速器

一档传动时，该系统转动惯量与刚度计算方法如式

（1）所示。当变速器二档传动时，该系统转动惯量与

刚度计算方法如式（2）所示。

ì

í

î

ï

ï

ï

ï
ïï
ï

ï

ï

ï

ï

ï

ï

ï
ïï
ï

ï

ï

ï

J8 = 1
2 Jl1 + J3d + J3s ( z3d

z3s
)2 + J5s ( z5d

z5s
)2 + J2l + J1d +

( Jrlr + Jl15 + Jrll )(
z1d

zrlr
)2 + Jrs ( z1d ⋅ zrll

zrlr ⋅ zrs
)2 +( J1s + JT13 + 1

2 Jl3 )( z1d

z1s
)2

J9 =( 1
2 Jl3 + Jl4 + Jl5 + JT24 + Jl6 + Jl7 + J1234 )( z1d

z1s
)2 + Jm ( z1d ⋅ z1234

z1s ⋅ zm
)2

k6 = k输入轴， k7 = k输出轴

（1）

         

ì

í

î

ï

ï

ï
ïï
ï
ï

ï

ï

ï

ï

ï

ï
ïï
ï
ï

ï

ï

ï

J8 = 1
2 Jl8 + J2d +

J2s + JT24 + 1
2 Jl5 + 1

2 Jl6

i2
2 + J9l + J4d + J4s

i4
2 + J6s

i6
2

J9 =
Jl3 + JT13 + Jl4 + 1

2 Jl5 + 1
2 Jl6 + Jl7 + J1234

i2
2 + Jm ( z2d ⋅ z1234

z2s ⋅ zm
)2

k6 = k输入轴， k7 = k输出轴

（2）

图10　变速器各部分简化示意图

Fig.10　Simplified schematic diagram of the 
transmission

表4　变速器各个档位速比

Tab.4　Transmission gear ratios
变速器档位

1
2
3
4
5
6
R

速比
3. 588
2. 174
1. 424
1. 108
1. 212
1. 054
4. 643

表5　变速器各个部分参数定义

Tab.5　Parameter definition of the transmission
参数名称

一档主动齿轮齿数
二档主动齿轮齿数
三档主动齿轮齿数
四档主动齿轮齿数
五档主动齿轮齿数
六档主动齿轮齿数
倒档轴右端齿轮齿数
倒档轴右端齿轮转动惯量
倒档轴左端齿轮转动惯量
一档主动齿轮转动惯量
二档主动齿轮转动惯量
三档主动齿轮转动惯量
四档主动齿轮转动惯量
五档主动齿轮转动惯量
六档主动齿轮转动惯量
一、三档同步器转动惯量
二、四档同步器转动惯量
1234输出轴齿轮转动惯量
1234输出轴齿轮齿数
主减速齿齿数

符号
z1d
z2d
z3d
z4d
z5d
z6d
zrlr
Jrlr
Jrll
J1d
J2d
J3d
J4d
J5d
J6d
JT13
JT24
J1234
z1234
zm

参数名称
一档从动齿轮齿数
二档从动齿轮齿数
三档从动齿轮齿数
四档从动齿轮齿数
五档从动齿轮齿数
六档从动齿轮齿数
倒档轴左端齿轮齿数
倒档从动齿轮齿数
倒档从动齿轮转动惯量
一档从动齿轮转动惯量
二档从动齿轮转动惯量
三档从动齿轮转动惯量
四档从动齿轮转动惯量
五档从动齿轮转动惯量
六档从动齿轮转动惯量
五档同步器转动惯量
六、R档同步器转动惯量
56R输出轴齿轮转动惯量
56R输出轴齿轮齿数
主减速齿转动惯量

符号
z1s
z2s
z3s
z4s
z5s
z6s
zrll
zrs
Jrs
J1s
J2s
J3s
J4s
J5s
J6s
JT5
JT6R
J56R
z56R
Jm

 

图11　离合器完全接合时变速器/减速器集总参数模型

Fig.11　Lumped parameter model for transmission/
decelerator with fully engaged clutch
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如图12所示，当离合器未完全接合时，变速器/
减速器系统可简化成所示的扭转振动系统。其中，

J9'为变速器输入端，J10'为变速器输出端，k6为变速器

输入轴刚度，k7为变速器输出轴刚度。系统转动惯

量与刚度计算方法与离合器完全接合时相同［17］。

（5） 轮胎模型。借鉴“刷子”模型［18-19］，近似建立

轮胎力学模型，如图13所示。基于子午线轮胎的结

构，将轮胎总成分成两个部分，一部分是车轮轮毂的

转动惯量 Ja，另一部分是车轮总成其他部分的转动

惯量 Jb。

ì
í
î

ïï
ïï

Jaθ̈a + Cθ ( θ̇a - θ̇b )+ Kθ ( θa - θb )= M f

Jbθ̈b + Cθ ( θ̇b - θ̇a )+ Kθ ( θb - θa )=-Rd Fbx

（3）

式中：Kθ 为轮胎的扭转刚度；Cθ 为轮胎的扭转阻尼；

Rd 为轮胎的滚动半径；M f 为作用在轮毂上的力矩；

Fbx 为地面对轮胎的切向作用力；θa、θ̇a、θ̈a 分别为轮

毂的角位移、角速度和角加速度；θb、θ̇b、θ̈b 分别为轮

冠的角位移、角速度和角加速度。

轮胎与地面作用产生车辆运动所需的驱动力，

建立轮胎与车身的关系如下：

ì

í

î

ïïïï

ïïïï

u = ωb Rd - v
ωb Rd

Fbx = ϕFz

（4）

式中：ωb为轮冠角速度；v为车速；u为滑移率；ϕ为地

面附着系数；Fz为地面对轮胎的法向反作用力。

驱动工况车身动力学方程如下：

Mv̇ = Fxfl + Fxfr - F f - Fw （5）

式中： M为整车质量；Fxfl、Fxfr分别为地面对左前轮、

右前轮的切向作用力；F f、Fw分别为车辆的空气阻力

和滚动阻力，所分析工况不考虑坡度因素，因此公式

内不包含坡度阻力项。

如图 14 所示，在进行固有特性计算时，可以将

驱动桥、两个半轴及两个驱动车轮作为一个整体的

弹性元件，其并且假设车轮与轮毂是刚性连接，则不

同档位下驱动桥、两个半轴的转动惯量及两个驱动

车轮连接后的转动惯量运用式（6）计算。

J = J差速器 + J车轮 + J半轴

i2
0 i2

g
（6）

式中：J 差速器是差速器转动惯量；J 车轮是车轮转动惯量；

J 半轴是半轴转动惯量；i0为变速器传动比，ig为减速器

传动比。

2. 2　驱传动系统固有特性建模与分析　

由上一章讨论可知，离合器存在完全结合和未

完全接合两种潜在的工作状态。当离合器产生相对

滑动时，系统分成两个部分。由此，需要研究离合器

处于完全接合状态扭转减振器处于工作区段一、离

合器处于完全接合状态扭转减振器处于工作区段

二、离合器处于未完全接合状态扭转减振器处于工

作区段一、离合器处于未完全接合状态扭转减振器

处于工作区段二这四种情况下的固有振动特性。

离合器处于完全接合状态下轴系扭转振动动力

学模型如图 15所示。根据牛顿力学定律可列出系

统扭转振动微分方程如式（7）所示。

Jθ̈ +Kθ = 0 （7）

式中：J为转动惯量矩阵；K为刚度矩阵。

离合器处于未完全接合状态下轴系扭转振动动

力学模型如图16所示。

根据牛顿力学定律可列出系统扭转振动微分方

程如式（8）所示。

 

图14　离合器接合与未接合时驱动桥、半轴及驱动车轮集总

参数模型

Fig.14　Lumped parameter model for the drive axle, 
half axle, and drive wheel when the clutch is 
engaged or not engaged

 

图12　离合器未完全接合时变速器/减速器集总参数模型

Fig.12　Lumped parameter model for transmission/
decelerator with unfully engaged clutch

图13　轮胎扭振动力学模型

Fig.13　Tire torsional vibration dynamic model
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J leftθ̈ +K leftθ = 0，  Jrightθ̈ +Krightθ = 0 （8）

式中：Jleft为发动机端转动惯量矩阵；Jright为轮端转动

惯量矩阵；Kleft为发动机端刚度矩阵；Kright为轮端刚

度矩阵。

建立动力学模型后，对系统固有特性包括固有

频率和振型，采用系统矩阵法利用Matlab软件进行

计算。其中变速器一档状态下轴系扭振固有频率如

表6所示。

变速器二档状态下轴系扭振固有频率如表7所

示。分析表 6、表 7可知，离合器工作状态和扭转减

振器刚度主要影响第一阶及第二阶的固有频率，对

其他各阶固有频率影响很小。

在启动工况试验中，启动工况峰值频率集中在

8~13 Hz。如图 17所示，该频率与一档未接合状态

（区段一）的第二阶固有频率（11. 51 Hz）较为接近，

而该阶固有频率所对应的主振型在扭转减振器以及

离合器主动端振幅差较大，共振时两部件之间元件

较容易损坏。

在动态工况试验中，数据分析显示峰值频率主

要在以下几个区间：164~181 Hz， 134~152 Hz 和

70~82 Hz。如图18所示，这些频率与一档接合状态

（区段一）第三阶固有频率、一档接合状态（区段二）

第三阶固有频率、二档接合状态（区段一）第三阶固

有频率、二档接合状态（区段二）第三阶固有频率较

为接近。当系统处于这些频率共振时，固有频率对

应的主振型在扭转减振器以及离合器端振幅差较

大，因此共振时两部件之间元件较容易损坏。

 

图15　离合器完全接合时轴系扭转振动动力学模型

Fig.15　Dynamic model of shaft torsional vibration when the clutch is fully engaged

 

图16　离合器未完全接合时轴系扭转振动动力学模型

Fig.16　Dynamic model of shaft torsional vibration when the clutch is unfully engaged

表6 变速器一档轴系扭振固有频率计算结果

Tab.6　Calculation results of torsional natural frequency of the first gear shaft system of the transmission

阶数

第一阶
第二阶
第三阶
第四阶
第五阶
第六阶
第七阶
第八阶
第九阶

接合状态固有频率/Hz
工作区段一

（154. 7 N·m/rad）
8. 73

11. 05
162. 92
307. 49
515. 44

1149. 34
1197. 98
1793. 15
2186. 38

工作区段二
（784. 9 N·m/rad）

10. 59
20. 45

163. 47
307. 50
515. 44

1149. 34
1197. 98
1793. 15
2186. 38

未接合状态固有频率/Hz
工作区段一（154. 7 N·m/rad）
发动机端

11. 51
162. 92

515. 44

1197. 98
1793. 15
2186. 38

轮端
10. 99

313. 20

1149. 36

工作区段二（784. 9 N·m/rad）
发动机端

25. 83
163. 48

515. 44

1197. 98
1793. 15
2186. 38

轮端
10. 99

313. 20

1149. 36

图17　一档未接合状态（区段一）第二阶主振型

Fig.17　First gear not engaged state (Section 1) 
Second order main mode shape
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由固有特性分析可知，启动工况与动态试验工

况的峰值频率与驱传动系统的固有频率有一定的重

合，当工况峰值频率接近系统各阶固有频率，且该固

有频率下主要为扭转减振器振动时，容易造成扭转

减振器附近元件失效，后续对于该离合器失效问题

的解决方案可以从此处着手改进。此外，所建立的

驱传动系统动力学模型具有通用性，可以应用于之

后对于其它传动系统的分析。

3 结论 

（1） 本文对离合器启动试验进行了数据处理，

结果表明三种启动工况下离合器冲击载荷大小规律

为冷冻车辆启动工况>热启动工况>冷启动工况。

其中，冷/热启动工况下最大冲击力矩值较小且较为

接近，冷冻车辆启动工况最大冲击力矩较大，此时滑

块受到较大的冲击载荷作用，容易造成滑块的破坏，

进而导致离合器的失效。

（2） 对离合器动态试验进行数据处理，结果显

示动态测试工况下离合器最大冲击力矩均小于冷冻

启动的最大冲击力矩。同时，动态工况下最大冲击

力矩均发生在全油门加速过程，且多发生在 1档、2
档以及1档→2档的过程中，发生时车速未达到目标

车速，加速到目标车速后的行驶状态对最大冲击力

矩没有影响。

（3） 本文中通过试验数据分析得到的启动工况

与动态试验工况的峰值频率与动力学建模分析得到

的驱传动系统固有频率有一定的重合，从共振的角

度揭示了滑块失效的原因：当工况峰值频率接近系

统各阶固有频率，且该固有频率下主要为扭转减振

器振动时，容易造成扭转减振器附近元件失效。启

动过程中较大的瞬时冲击力矩以及行驶过程中产生

的系统共振，是导致滑块疲劳失效的主要原因。

本文针对离合器失效的改进提出了新的解决方

法：通过调整传动系统结构，减少系统共振现象解决

该问题。

表7 变速器二档轴系扭振固有频率计算结果

Tab.7　Calculation results of torsional natural frequency of the second gear shaft system of the transmission

阶数

第一阶
第二阶
第三阶
第四阶
第五阶
第六阶
第七阶
第八阶
第九阶

接合状态固有频率/Hz
工作区段一

（154. 7 N·m/rad）
8. 43

11. 76
162. 92
515. 44
591. 63

1197. 98
1320. 47
1793. 15
2186. 38

工作区段二
（784. 9 N·m/rad）

10. 72
20. 76

163. 47
515. 44
591. 64

1197. 98
1320. 47
1793. 15
2186. 38

未接合状态固有频率/Hz
工作区段一（154. 7 N·m/rad）
发动机端

11. 51

162. 92
515. 44

1197. 98

1793. 15
2186. 38

轮端

11. 82

609. 34

1321. 35

工作区段二（784. 9 N·m/rad）
发动机端

25. 83
163. 48
515. 44

1197. 98

1793. 15
2186. 38

轮端
11. 82

609. 34

1321. 35

(a) 一档接合状态（区段一）第三阶主振型

(c) 二档接合状态（区段一）第三阶主振型

 

(b) 一档接合状态（区段二）第三阶主振型

(d) 二档接合状态（区段二）第三阶主振型

图18　各阶段主振型示意图

Fig.18　Schematic diagram of main vibration modes in each stage
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