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摘 要：针对一种双行星排混合动力传动系统，建立包含综合时变啮合刚度和啮合误差等内部

激励以及不同动力源输出转矩和负载转矩等外部激励的纯轴向扭转非线性动力学模型。在此

基础上，针对纯电动和混合动力驱动模式，采用四阶 Runge-Kutta 法研究系统在不同转矩激励

下的非线性高频振动特性，获取不同动力源转矩分配对行星排各构件振动响应行为的影响。

研究结果表明，在双电机联合驱动模式下，前行星排振动响应量大于后行星排，后行星排的振

动响应波动范围大于前行星排，电机 MG2 应优先工作在转矩较大且较为恒定的工作区间；混

合动力驱动模式下，前行星排受电机 MG1 影响较大，振动响应量及振动响应波动范围大于后

行星排，电机 MG1 应保持在较为恒定的工作区间，电机 MG2 优先工作在较大的转矩区间。研

究结果将为基于双行星排构型的功率分流式混合动力汽车系统动力学行为分析与转矩决策优

化提供理论基础。
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varying meshing stiffness and meshing error， and the external excitations， including the load torque and 
output torque of different power sources， is established. On this basis， the fourth-order Runge-Kutta 
method is applied to study the nonlinear high-frequency vibration characteristics of the system in the pure 
electric and hybrid driving modes with different torque excitations. The impacts of the torque allocation of 
different power sources on each component of the planetary gear sets are obtained. Research results 
demonstrate that in the pure electric driving mode with dual motors， the vibration response of the front 
planetary gear set is greater than that of the rear one， and the vibration fluctuation of the rear planetary row 
is greater than that of the front planetary row. The motor MG2 should preferentially work in the working 
range with large and constant torque； In the hybrid drive mode， the front planetary row is greatly affected 
by the motor MG1， and the vibration response amount and vibration response fluctuation range are larger 
than those of the rear planetary row. The motor MG1 should be kept in a relatively constant working 
range， and the motor MG2 should preferentially work in a larger torque range. The research results will 
provide a theoretical basis for the dynamic behavior analysis and torque allocation optimization of the 
power-split HEV based on the dual-planetary gear sets configuration.
Key words：vehicle engineering； dual-planetary gear sets； dynamic model； vibration response 
characteristics； torque distribution

0 引 言

混合动力汽车（Hybrid electric vehicle， HEV）

兼具传统汽车续驶里程长和纯电动汽车高效清洁

的优点。以丰田 Prius、通用双模等构型为代表的

功率分流式 HEV 行星排传动系统具有运动平稳、

抗冲击能力强、能够实现电子无级变速等显著特

点，受到了广泛关注［1，2］。然而，受到发动机、电机、

负载等外部激励以及行星排各构件之间综合时变

啮合刚度和啮合误差等内部激励的影响，且双行

星排传动系统各构件振动响应相互干扰，系统非

线性振动响应特性复杂，国内外学者针对行星排

传动系统的振动响应行为进行了深入的研究。

Kahraman［3］运用集中参数法建立单行星排传

动系统动力学模型，对行星齿轮传动系统的固有

特性进行了分析。Ahmet［4］、Wu 等［5］考虑时变啮

合刚度对齿轮传动特性的影响。孙涛等［6］将方程

进行量纲化处理，将单自由度非线性方程的解法

推广到多自由度非线性微分方程组中。 Sheng
等［7］、Mo 等［8］分析了双行星排传动系统的静态与

动态均载系数以及中心齿轮的运行规律。在此基

础上，林何等［9］、李思千等［10］进一步以系统动态均

载特性为评价指标进行了分析，为行星轮系的动

力学分析和动态均载特性的研究提供了参考。胡

鹏等［11］、孙智民等［12］分别通过 Runge-Kutta 法和

Gill 积分法等数值解法进行非线性求解，证实了

利用集中参数法建立行星齿轮传动系统分析模型

的可行性。然而，上述研究大多建立在行星传动

系统的某个特定工况，较少涉及其在变负载下的

振动行为分析。

唐友福等［13］研究了变转速工况下传动系统

动态响应特性，并通过试验台升速过程测试信号

分析其动力学模型的有效性。向玲等［14］分析了

不同激励频率和啮合阻尼对行星齿轮传动系统的

影响。刘辉等［15］考虑实际运行工况下驱动力和

负载力的时变性，研究了发动机动态激励下产生

的啮合力非线性特性。虽然上述研究考虑了行星

排传动系统在实际运行中受到的动态外部激励，

但是依旧局限在某个特定的驱动模式。然而，混

合动力车辆在行驶过程中需要根据不同工况切换

到纯电动、混合动力等不同驱动模式，在不同模式

下，双行星排传动系统受到的外部激励差异显著，

外部和非线性内部激励的耦合导致构件的非线性

振动响应特性更加复杂。

本文以双行星排的功率分流式混合动力系统

为研究对象，建立的系统包含内外部激励的纯轴

向扭转非线性动力学方程，采用数值解法获取行

星齿轮传动系统的非线性振动响应曲线，研究各

构件在不同驱动模式不同动力源转矩分配时的振

动响应特性，从而为不同驱动模式各动力源转矩

分配提供指导，为混合动力汽车行星齿轮传动系

统的动态特性分析及多动力源转矩分配提供理论

依据。
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1 混合动力传动系统非线性模型

1. 1　双行星排混合动力构型　

本文研究的双行星排混合动力构型如图 1 所

示。发动机与前行星排行星架 c1相连，电机 MG1
与前行星排太阳轮 s1 相连，系统动力在内齿圈 r1

汇合后传递到后行星排行星架 c2，此动力与电机

MG2 通过太阳轮 s2 传递的动力汇合后经过后行

星排行星架 c2输出，其中后行星排内齿圈 r2固定，

图中下标 j（j=1， 2， 3）代表第 j 个行星轮。双行

星排齿轮传动系统各部件主要参数如表 1 所示。

1. 2　混合动力传动系统动力学模型　

假设以 OXY 为系统的静坐标系，坐标原点取

太阳轮质心的理论位置；oxy 为系统动坐标系，坐

标原点取行星架质心的理论位置；坐标系 ojxjyj原

点位于第 j 个行星轮质心的理论位置，其中坐标

系 oxy 的 x 轴与坐标系 ojxjyj的 x 轴重合。

针对图 1 所示的双行星排混合动力系统，采

用集中参数法建立系统轴向扭转非线性动力学模

型［16］，如图 2 所示，并有以下假设：

（1）行星架、内齿圈、太阳轮、行星轮均为刚

体，齿轮间相互啮合简化为由弹簧连接的圆柱体，

弹簧的刚度系数为计算啮合齿轮间弹性变形得到

的啮合刚度，系统整体视为弹性-刚性耦合体；

（2）行星架上的行星轮等圆周分布，其质量、

惯量等参数均相同；

（3）忽略齿轮间由于轴向振动产生的分散啮

合力，将其方向集中在沿啮合线方向；

（4）忽略轴向垂直运动，保留轴向周转运动；

（5）不考虑齿轮间高强度运转后带来的轮齿

磨损、轮齿点蚀等失效形式。

图 2 中，ki1j、ki2j分别为前、后行星排行星轮与

太阳轮、内齿圈间的时变啮合刚度，ei1j、ei2j分别为

前、后行星排行星轮与太阳轮、内齿圈间的啮合误

差，其中 i1=c1，r1，s1； i2=c2，r2，s2。

1. 3　双行星排混合动力传动系统内部激励　

（1）综合时变啮合刚度激励　

根据各齿轮啮合位置与其刚度值，考虑不同

内、外啮合齿轮的端面重合度，得到一对轮齿内、

外啮合时不同啮合位置的全齿宽综合啮合刚

度［17］。对综合时变啮合刚度进行常值分离，并对

时变部分进行 3 次傅里叶变换，分别建立前、后行

星排行星轮与太阳轮、内齿圈间的外、内啮合综合

时变刚度。

前行星排：

ì

í

î

ï

ï

ï
ïï
ï

ï

ï

ï

ï

ï
ïï
ï

ï

ï

ks1j ( t )= ks1h + Δks1j ( t )=

2.046 × 108 + ∑
j = 1

3

( sj
s1j cos lω 1 t + r j

s1j sin lω 1 t )

ks2j ( t )= ks2h + Δks2j ( t )=

2.988 × 108 + ∑
j = 1

3

( sj
s2j cos lω 2 t + r j

s2j sin lω 2 t )

（1）
后行星排：

图 1　传动系统结构简图

Fig. 1　Structure diagram of the transmission system

表 1　双行星排齿轮系统主要参数

Table 1　Specifications of the dual-planetary gear sets

参数

模数/mm
压力角/（°）
螺旋角/（°）
齿数

基圆直径/mm

前行星排

行星架 c1

1.5
20

27.088
-

105.572

内齿圈 r1

1.5
20

27.088
96

135.316

太阳轮 s1

1.5
20

27.088
48

67.658

行星轮 p1

1.5
20

27.088
24

33.829

后行星排

行星架 c2

2.5
20

27.088
-

162.549

内齿圈 r2

2.5
20

27.088
96

197.335

太阳轮 s2

2.5
20

27.088
48

98.668

行星轮 p2

2.5
20

27.088
24

49.334
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kr1j ( t )= kr1h + Δkr1j ( t )= 2.247 × 108 +

       ∑
j = 1

3

( sj
r1j cos lω 1 t + r j

r1j sin lω 1 t )

kr2j ( t )= kr2h + Δkr2j ( t )= 3.695 × 108 +

       ∑
j = 1

3

( sj
r2j cos lω 2 t + r j

r2j sin lω 2 t )

     （2）

式中：kij（t）为前、后行星排行星轮与太阳轮、内齿

圈间的综合时变啮合刚度；kih、Δkij（t）分别为综合

时变啮合刚度中的常值部分和时变部分；sj
ij、rj

ij 均

为时变部分的傅里叶系数；l为时变部分的周期序

列；ω1、ω2分别为前、后行星排齿间啮合频率。

根据行星排中各齿轮的转动频率及相对运动

原理，推导得到后行星排的啮合频率为：

ω 2 = ωs2 Zs2 Zr2

Zs2 + Zr2
= ωc2 Zr2 （3）

式中：ωs2、ωr2 分别为后行星排太阳轮和内齿圈的

转动频率；Zs2、Zr2 分别为后行星排太阳轮与内齿

圈齿数。

该构型前行星排内齿圈与后行星排行星架转

动频率相同，故前行星排的啮合频率为：

ω 1 = Zr1

Zr2
ω 2 （4）

式中：Zr1为前行星排内齿圈齿数。

图 3 和图 4 分别为通过 3 次傅里叶级数拟合

得到的前、后行星排行星轮与太阳轮、内齿圈间的

外、内综合时变啮合刚度。

（2）综合啮合误差激励　

双行星排中的外、内综合啮合误差均可以考虑

为按正弦规律变化［14］，结合相位关系，分别表达为：

ì
í
î

ei1j ( t )= Ei1j sin ( ω 1 t + 2παi1j )
ei2j ( t )= Ei2j sin ( ω 2 t + 2παi2 j )

（5）

式中：Ei1j、Ei2j 分别为前、后行星排各齿轮间啮合

误差的幅值；αi1j、αi2j分别为前、后行星排各齿轮间

的啮合初相位。

2 混合动力传动系统运动微分方程

前、后行星排中行星轮与太阳轮、内齿圈之间

的相对位移为：

ì

í

î

ï
ïï
ï
ï
ï

ï
ïï
ï
ï
ï

δr1j ( t )= ( θr1 Rs1 - θc1 Rc1 - θp1j Rp1j ) cos β + er1j ( t )
δr2j ( t )= ( θr2 Rs2 - θc1 Rc1 - θp2j Rp2j ) cos β + er1j ( t )
δs1j ( t )= ( θs1 Rs1 - θc1 Rc1 + θp1j Rp1j ) cos β + es1j ( t )
δs2j ( t )= ( θs2 Rs2 - θc2 Rc2 + θp2j Rp2j ) cos β + es2j ( t )

（6）
式中：δr1j（t）、δr2j（t）、δs1j（t）、δs2j（t）分别为前、后行

星排行星轮与太阳轮、内齿圈之间沿啮合线的相

对位移。

双行星排传动系统的纯轴向扭转运动微分方

程如下所示：

前行星排：

( Jc1 + 3mp1 R 2
p1 ) θ̈ c1 = ∑

j = 1

3

( ks1j δs1j cos αs1 +

kr1j δr1j cos αr1 ) Rc1 cos β + Tc1 - kc1t uc1 Rc1 （7）

图 2　双行星排动力学模型

Fig. 2　Dynamic model of the dual-planetary gear sets
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Jr1 θ̈ r1 = -∑
j = 1

3

kr1j δr1j Rr1 cos β - Tin （8）

Js1 θ̈ s1 = -∑
j = 1

3

ks1 j δs1j R s1 cos β + Ts1 （9）

ì

í

î

ï
ïï
ï

ï
ïï
ï

Jp11 θ̈p11 = ( kr11 δr11 - ks11 δs11 ) Rp1 cos β

Jp12 θ̈p12 = ( kr12 δr12 - ks12 δs12 ) Rp1 cos β

Jp13 θ̈p13 = ( kr13 δr13 - ks13 δs13 ) Rp1 cos β

（10）

后行星排：

( Jc2 + 3mp2 R 2
p2 ) θ̈ c2 = ∑

j = 1

3

( ks2j δs2j cos αs2 +

kr2j δr2j cos αr2 ) Rc2 cos β + Tin - Tw （11）

Jr2 θ̈ r2 = -∑
j = 1

3

kr2j δr2j Rr2 cos β + kr2t ur2 Rr2（12）

Js2 θ̈ s2 = -∑
j = 1

3

ks2j δs2j R s2 cos β + Ts2 （13）

ì

í

î

ï
ïï
ï

ï
ïï
ï

Jp21 θ̈p21 = ( kr21 δr21 - ks21 δs21 ) Rp2 cos β

Jp22 θ̈p22 = ( kr22 δr22 - ks22 δs22 ) Rp2 cos β

Jp23 θ̈p23 = ( kr23 δr23 - ks23 δs23 ) Rp2 cos β

（14）

式中：Ji1、Ji2 分别为前、后行星排各构件的转动惯

量；mp1、mp2 分别为前、后行星排行星轮的质量；

Ri1、Ri2 分别为前、后行星排各构件的基圆半径；

θi1、θi2 分别为前、后行星排各构件的角位移；β 为

螺旋角；Tc1为发动机传递到前行星排行星架的转

矩；Ts1 为电机 MG1 传递到前行星排太阳轮的转

矩；Ts2 为后行星排中电机 MG2 传递到太阳轮的

转矩；Tw 为双行星排传动系统的负载转矩；Tin 为

图 3　前行星排行星轮与太阳轮、内齿圈间综合时变啮合刚度

Fig. 3　Integrated internal and external time-varying meshing stiffness of front planetary gear set

图 4　后行星排行星轮与太阳轮、内齿圈间综合时变啮合刚度

Fig. 4　Integrated internal and external time-varying meshing stiffness of rear planetary gear set
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前后行星排间的耦合内力；uc1为前行星排行星架

折算到沿圆周上的线位移；ur2为后行星排内齿圈

折算到沿圆周上的线位移。

将上述双行星排传动系统中各部件的动力学

方程进行整理，可得到传动系统整体的动力学方

程为：

   MẌ+[ K ij ( t )+ K c1t + K r2t ] X= F 1 + K 2 （15）
式中：X为广义位移矩阵；M为质量矩阵；F1为外部

激励载荷向量；F2为内部激载荷向量；Kij（t）为综合

时变啮合刚度矩阵；Kc1t、Kr2t为支撑刚度矩阵。

3 不同驱动模式下双行星排传动

系统振动特性分析

本文研究的功率分流式混合动力商用车参数

如表 2 所示。

车辆行驶过程中，受到的外部阻力矩 Tw（t）可

以描述为坡度阻力矩、滚动阻力矩、加速阻力矩和

空气阻力矩的组合。如式（16）所示，忽略坡度对

车辆纵向动力学的影响，在给定车辆的需求车速

v（t）和相应加速度 α（t）时，考虑需求车速下驱动-

负载平衡关系［18］，取各自假定坐标系的 x 轴为初

始位置。

Tw ( t )= Rw

i0 ( K 2 + 1 )
⋅

( )m v gf r + CD A f

21.15 v2 ( t )+ δm v ⋅ α ( t ) （16）

式中：Rw为车辆轮胎半径；f r 为滚动阻力系数；δ 为

车辆旋转质量换算系数。

功率分流式 HEV 行驶过程中，根据运行工况

在不同模式间切换以满足车辆高效驱动要求，行

星排构型的静态模型可通过如图 5 所示的杠杆模

型描述。

由杠杆模型可知，前、后行星排均有一个旋转

自由度和一个平移自由度，前行星排平移运动和

旋转运动的力矩平衡方程为：

Tc1 + Ts1 + Tin = 0 （17a）
Ts1 ( 1 + K 1 )+ Tc1 = 0 （17b）

同样，后行星排的力矩平衡方程表示为：

Ts2 - Tc2 + Tr2 + Tin = 0 （18a）
Ts2 K 2 - Tr2 = 0 （18b）

同时满足：

ì

í

î

ï
ïï
ï

ï
ïï
ï
ï
ï

Ts1 = TG

Tc1 = TE

Ts2 = TM

Tc2 = Tw

（19）

式中：TE 为发动机输出转矩；TM、TG 分别为电机

MG1、MG2 的输出转矩。

根据发动机、电机 MG1 和 MG2 的工作状态，

车辆驱动过程工作模式如表 3 所示。

通过模拟不同的试验场景，研究系统在综合

时变啮合刚度、啮合误差以及不同动力源转矩等

表 2　混合动力汽车参数

Table 2　Specifications of the hybrid electric vehicle

参数

mv

R

ρair

CD

Af

i0

K1

K2

ωE
max

P E
max

ωG
max

P G
max

ωM
max

P M
max

含义

整车整备质量

车轮半径

空气密度

空气阻力系数

车辆迎风面积

主减速比

前行星排特征参数

后行星排特征参数

发动机最大转速

发动机峰值功率

电机 MG1最大转速

电机 MG1峰值功率

电机 MG2最大转速

电机 MG2峰值功率

数值

18 000
0.51
1.23
0.3
4.746
5.3
2
3

2 300
151

6 000
100

3 500
120

单位

kg
m

g/m3

-
m2

-
-
-

r/min
kW

r/min
kW

r/min
kW

图 5　前、后行星排杠杆模型

Fig. 5　Lever model of the planetary gear set

表 3　车辆驱动模式

Table 3　Vehicle driving mode

工作模式

单电机驱动

双电机驱动

混合驱动

发动机

关

关

开

MG1
关

开

开

MG2
开

开

开

锁止机构

锁止

锁止

分离
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内外部激励下的振动响应特性。

3. 1　电机 MG2单独驱动　

该模式下仅电机 MG2 参与驱动，外部激励包

括负载转矩和电机 MG2 驱动力矩。由于整车仅

由电机 MG2 通过后行星排单独驱动车辆行驶，电

机 MG2 转矩由负载转矩确定。因此，分别选取不

同的负载转矩研究后行星排各构件的振动响应特

性，以行星架为参考对象，得到其不同负载下的振

动角位移曲线如图 6 所示，对后行星排行星架振

动角位移峰峰值进行拟合，结果如图 7 所示。不

难看出，电机 MG2 单独驱动时后行星排行星架呈

周期性振动，且振动角位移峰峰值随负载转矩的

增大而增大。

3. 2　电机 MG1、MG2联合驱动　

该模式缓冲锁止机构锁止，发动机不提供转

矩，电机 MG1 和 MG2 共同驱动车辆行驶，外部激

励包括电机 MG1、MG2 转矩以及负载转矩，MG1

和 MG2 满足如下转矩分配关系：

TM = Tw + K 1TG

1 + K 2
（20）

为探究此模式在不同输出转矩下双行星排

各构件振动响应特性，选取 case1 电机 MG1 转矩

50 N·m、电机 MG2 转矩 275 N·m 和 case2 电机

MG1 转 矩 150 N·m、电 机 MG2 转 矩 425 N·m
两种工作状态，得到双行星排各构件振动响应曲

线如图 8、图 9 所示。前后行星排行星轮的振动行

为较复杂，后行星排行星轮振动周期相对较长，内

齿圈固定，振动行为较简单。

对电机 MG1 和 MG2 不同转矩分配下双行星

排各构件振动角位移峰峰值进行拟合，结果如

图 10、图 11 所示。可以看出，虽然后行星排电机

MG2 转矩大于前行星排电机 MG1 转矩，但是前

行星排各构件的振动响应量略大于后行星排。随

图 6　MG2驱动模式后行星排行星架振动角位移

Fig. 6　Angular displacement of the carrier gear of the 
rear planetary gear set in MG2 driving mode

图 7　MG2驱动模式后行星排行星架振动角位移峰峰值

      Fig. 7　Peak to peak angular displacement of the 
carrier gear of the rear planetary gear set 
in MG2 driving mode

图 9　双电机联合驱动模式后行星排各构件振动角位移

Fig. 9　Vibration angular displacement of different components of rear planetary gear set in the dual-motor driving mode

图 8　双电机联合驱动模式前行星排各构件振动角位移

Fig. 8　Vibration angular displacement of different components of front planetary gear set in the dual-motor driving mode
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着电机 MG1 转矩增大，前行星排振动角位移增

大，后行星排振动角位移减小，且前行星排的振动

响应量的增幅小于后行星排振动响应量的减幅。

随着电机 MG2 转矩增大，双行星排中各构件振动

角位移均增大，且前后行星排的振动响应量增幅

大致相同。任意负载转矩下，前后行星排中均是

行星轮的振动角位移峰峰值最大，行星架的振动

角位移峰峰值最小。

总体而言，系统在变负载驱动时，前行星排各

构件振动响应量大于后行星排，但后行星排各构

件振动相较于前行星排更加敏感，这是由于后行

星排直接承担较大的负载转矩，且前行星排发动

机锁止，有效地抑制了前行星排的振动响应。因

此，系统工作在双电机联合驱动模式时，不仅要注

意前行星排较大的振动响应，而且要抑制后行星

排较大的振动响应波动范围。加速或者爬坡时，

在不考虑经济性的情况下，电机 MG2 应尽可能承

担更高的转矩输出，以降低前行星排的较大振动

冲击，同时电机 MG2 应尽可能保持在稳定工作区

间，以利于整个双行星排传动系统的减振。

3. 3　混合动力模式　

该模式下缓冲锁止机构分离，发动机和 MG1、
MG2 联合驱动车辆，外部激励包括负载转矩激励

以及 3 种不同动力源的转矩激励。发动机、电机

MG1和 MG2满足如下的稳态转矩分配关系：

ì

í

î

ï
ïï
ï

ï
ïï
ï
ï
ï

TG = - 1
1 + K 1

TE

TM = Tw

1 + K 2
- K 1TE

( 1 + K 1 ) ( 1 + K 2 )

（21）

此时电机 MG1转矩与发动机转矩正相关。为探求

该模式下不同输出转矩分配时双行星排各构件的

振动响应特性，选取固定负载转矩 2000 N·m，

case1 发动机转矩 600 N·m 和 case2 发动机转矩

800 N·m 两种典型工作状态，得到双行星排振动

响应曲线如图 12、图 13 所示。前行星排不受支

撑阻力矩的影响，振动行为较简单，后行星排除

内齿圈外，振动行为均较复杂，行星轮的振动周

期较长。

对发动机和电机 MG1、MG2 不同转矩分配

下双行星排各构件振动角位移峰峰值进行拟合，

图 10　双电机联合驱动模式前行星排各构件振动角位移峰峰值

                    Fig. 10　Peak to peak angular displacement of different components of front planetary gear set in 
dual-motor driving mode
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结果如图 14、图 15 所示。由于后行星排齿圈固

定，前行星排各构件的振动角位移峰峰值整体大

于后行星排。随着发动机转矩的增加，前行星排

各构件的振动响应量增大，后行星排各构件的振

动响应量降低；电机 MG2 匹配越来越小的输出转

矩，双行星排各构件的振动响应量均降低。前后

行星排中，均是行星轮的振动响应量最大，其中，

前行星排太阳轮振动响应量增减幅度最大。当需

图 11　双电机联合驱动模式后行星排各构件振动角位移峰峰值

                    Fig. 11　Peak to peak angular displacement of different components of rear planetary gear set in 
dual-motor driving mode

图 12　混合驱动模式前行星排各构件振动角位移

Fig. 12　Vibration angular displacement of different components of front planetary gear set in the hybrid driving mode

图 13　混合驱动模式后行星排各构件振动角位移

Fig. 13　Vibration angular displacement of different components of rear planetary gear set in hybrid driving mode
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图 14　混合驱动模式前行星排各构件振动角位移峰峰值

Fig. 14　Peak to peak angular displacement of different components of front planetary gear set in the hybrid driving mode

图 15　混合驱动模式后行星排各构件振动角位移峰峰值

Fig. 15　Peak to peak angular displacement of different components of rear planetary gear set in the hybrid driving mode
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求转矩一定时，发动机转矩的增加虽然能降低电

机 MG2 的输出转矩，使后行星排各构件的振动响

应量降低，但是给前行星排带来了更大的振动冲

击，且前行星排各构件振动响应量的增幅大于后

行星排振动响应量的减幅。

总体而言，前行星排太阳轮受电机 MG1 转矩

影响较大，其振动行为较为敏感。在混合驱动模

式下，发动机和电机 MG1 承担较高的输出转矩可

以降低后行星排的振动响应，但鉴于电机 MG1 对

系统产生的较大振动冲击，以及该模式下前行星

排整体的振动角位移依旧明显大于后行星排，更

高的电机 MG2 转矩输出有利于整个双行星排传

动系统的减振。

4 结 论

（1）单电机 MG2 单独驱动时，后行星排各构

件的振动角位移峰峰值随着负载转矩的增大而

增大。

（2）电机 MG1、MG2 联合驱动时，前行星排各

构件的振动角位移峰峰值普遍大于后行星排，但后

行星排各构件的振动角位移峰峰值增减速度大于

前行星排。系统工作在加速或爬坡等工况时可以

适当增大电机 MG2 转矩，减小电机 MG1 转矩，同

时尽量保持电机 MG2工作在较为恒定的输出转矩

区间，以降低前行星排行星轮带来的较大的振动冲

击和后行星排较大的振动响应波动范围。

（3）混合驱动时，发动机转矩的增加导致系统

振动响应更加剧烈，前行星排受电机 MG1 转矩影

响较大，其振动角位移峰峰值增速明显大于后行

星排振动角位移峰峰值降速，后行星排振动角位

移峰峰值随着发动机转矩的增大而减小。当发动

机工作在某个经济性转矩时，系统负载增加后，电

机 MG2 应承担更大的输出转矩，同时电机 MG1
工作在较为恒定的输出转矩区间，以降低后行星

排较大的振动冲击和前行星排太阳轮带来的较大

的振动响应波动范围。
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