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　　摘　要：介绍了发动机前端附件驱动（ＦｒｏｎｔＥｎｄＡｃｃｅｓｓｏｒｙＤｒｉｖｅ，ＦＥＡＤ）系统中自动张紧器动态特性的实验测试
方法和评价参数。测试和分析了预载扭矩、激振频率和激振振幅对张紧器动刚度和滞后角的影响。基于张紧器的预载扭

矩、弹簧刚度、阻尼系数和张紧臂转动惯量四个参数，建立了表征张紧器扭矩－角位移关系的迟滞回线模型；采用最小二
乘方法识别出张紧器迟滞回线模型的模型参数。对比张紧器动态特性的实测值和计算值，结果表明张紧器迟滞回线模型

的建模方法是正确性。由张紧器扭矩－角位移关系曲线换算出张紧器的动刚度和等效粘性阻尼，建立了ＦＥＡＤ系统中张
紧臂的旋转振动方程。ＦＥＡＤ系统旋转振动响应幅值的计算值和实验值吻合较好，这说明表征张紧器扭矩－角位移关系
的迟滞回线模型，能为ＦＥＡＤ系统旋转振动的计算提供模型参考。

关键词：附件驱动系统；自动张紧器；动态特性；实验方法；迟滞回线模型
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　　自动张紧器是汽车发动机前端附件驱动（Ｆｒｏｎｔ
ＥｎｄＡｃｃｅｓｓｏｒｙＤｒｉｖｅ，ＦＥＡＤ）系统的重要零部件之一，由
张紧臂、张紧轮、弹簧和阻尼元件组成。自动张紧器具

有减小张紧轮两侧带段张力波动、减小带段横向振动

位移的作用［１］。因此，张紧器对 ＦＥＡＤ系统旋转振动

响应，即轮和张紧臂的角位移波动的影响逐渐引起国

内外研究学者们的重视。

Ｋｒａｖｅｒ等［２］采用复模态分析法，研究张紧器弹簧

刚度和干摩擦阻尼对多楔带附件驱动系统动态特性的

影响。Ｚｈｕ等［３］采用谐波平衡法研究分析了张紧器的

干摩擦阻尼对系统振动的影响，以及库伦扭矩对带段

张力波动的影响。上官文斌等［４］基于典型三轮 －带梁
耦合模型，研究了张紧器设计参数，包括张紧臂长度，

张紧器弹簧刚度和初始安装角对各带段横向振动位移



的影响；并以带段的最大横向位移最小为目标，通过优

化张紧器设计参数，实现对带段横向振动的控制。

以上文献中采用动刚度和等效粘性系数来表征张

紧器的动态性能参数，对 ＦＥＡＤ系统的动态特性进行
计算分析。实验研究表明，张紧器是一个强非线性元

件；张紧器中弹性 －阻尼元件所表征的扭矩 －角位移
的关系曲线为迟滞回线［５］。根据张紧器的迟滞回线模

型，我们可计算出表征张紧器动态性能参数的动刚度

和等效粘性系数。迟滞回线的形状与激振振幅和激振

频率有关，这表明张紧器动态性能参数与激振振幅和

激振频率也有关。因此，国外研究学者们逐渐开展建

立准确的张紧器动态特性迟滞回线模型的研究。

Ｍｉｃｈｏｎ等［５］采用一阶微分方程的形式，建立了张

紧器动态特性的迟滞回线模型。Ｂａｓｔｉｅｎ等［６］基于质量

模型和道尔模型，建立了表征张紧器动态特性的修正

道尔－质量模型。但 Ｍｉｃｈｏｎ和 Ｂａｓｔｉｅｎ等建立的张紧
器动态特性迟滞回线模型中，模型参数的物理意义不

明确；所建立的模型仅限于表征激振振幅和激振频率

一定时，张紧器的扭矩 －角位移关系。ＺＨＡＯ等［７］考

虑预载扭矩、弹簧刚度、库仑摩擦力、粘性阻尼和张紧

臂转动惯量等参数对张紧器扭矩的影响，采用最小二

乘方法识别出由六个参数来表征张紧器动态特性的迟

滞回线模型。Ｚｈａｏ等建立的张紧器迟滞回线模型中，
模型参数的物理意义明确，但他们所建立的模型也仅

限于表征激振振幅和激振频率一定时张紧器的扭矩 －
角位移关系。

文中介绍了自动张紧器动态特性的实测方法，以

及张紧器动态特性的评价参数，即动刚度和滞后角。

实验测试了张紧器的动态特性，分析了预载扭矩、激振

频率和激振振幅对张紧器动态特性的影响。基于预载

扭矩、弹簧刚度、阻尼系数和张紧臂转动惯量四个参

数，建立了张紧器扭矩－角位移的迟滞回线模型；采用
最小二乘方法识别出张紧器迟滞回线模型的模型参

数。由张紧器扭矩－角位移关系曲线换算出张紧器的
动刚度和等效粘性阻尼，计算了 ＦＥＡＤ系统旋转振动
响应。相对于张紧器动态特性的其它建模方法，文中

的建模方法更简单，参数物理意义更明确。

１　张紧器动态特性实测分析

１１　实验装置与测试方法
张紧器的动态特性实验是在日本鹭宫扭振试验台

上进行的，实验装置见图１。由图１（ｂ）可见，张紧器的
一端通过两螺栓固定在法兰Ⅰ上，且张紧臂的旋转中
心与法兰Ⅰ的旋转中心共一轴线；法兰Ｉ装夹在试验台
固定端。张紧器的另一端用一螺栓与法兰Ⅱ相连，法
兰Ⅱ固定在试验台激励端。

张紧器动态特性测试前，首先给张紧器施加一定

的预载扭矩，并记录预载扭矩为 Ｑ０及角位移 θ０；然后
施加角位移激励，θ（ｔ）＝θｍｓｉｎ（ωｔ）。测试过程中，由计
算机数据处理系统记录激励端的角位移信号和固定端的

扭矩力信号，并基于传递函数方法，计算出张紧器在一定

激振频率和激振振幅下的动刚度Ｋｄ和滞后角φ
［８］。

１－支架Ⅰ，２－固定端，３－连接件Ⅰ，４－法兰Ⅰ，５－张紧器，
６－法兰Ⅱ，７－连接件Ⅱ，８－激振端，９－支架Ⅱ，１０－套筒，
１１－力传感器，１２－数采系统，１３－角位移传感器

图１　张紧器动态特性实验装置
Ｆｉｇ．１Ｅｘｐｅｒｉｍｅｎｔａｌｓｅｔｕｐｆｏｒｍｅａｓｕｒｉｎｇ
ｔｈｅｄｙｎａｍｉｃｃｈａｒａｃｔｅｒｉｓｔｉｃｓｆｏｒａｔｅｎｓｉｏｎｅｒ

１２　实验结果与分析
１．２．１　激振频率对张紧器动态特性的影响

激振振幅为 ０．５°，预载角位移分别为 １５°和 １７°
时，张紧器动态特性见图２。

由图２可见，张紧器的动刚度随激振频率的增大
而增大，而滞后角却随激振频率的增大而减小；激振频

率和激振振幅相同的情况下，张紧器的动刚度和滞后

角均随预载角位移的增加而略有减小。

１．２．２　激振振幅对张紧器动态特性的影响
预载角位移（１５°）和激振频率（３０Ｈｚ）一定时，不

同激振振幅（０．５°、１°、１．５°和２°）下的张紧器动态特性
见图３。实测结果表明，在预载角位移和激振频率一定
时，激振振幅增加，张紧器动刚度减小、滞后角增大。

２　张紧器动态特性建模与模型验证

２１　张紧器扭矩－角位移的关系曲线
鹭宫扭转振动测试仪只能记录张紧器的预载角位
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图２　张紧器的动态特性（θｍ＝０．５°）

Ｆｉｇ．２Ｄｙｎａｍｉｃｃｈａｒａｃｔｅｒｉｓｔｉｃｏｆｔｅｎｓｉｏｎｅｒｗｉｔｈ
ｃｅｒｔａｉｎｅｘｃｉｔａｔｉｏｎａｍｐｌｉｔｕｄｅｏｆ０．５°

图３　张紧器动态特性（ｆ＝３０Ｈｚ）
Ｆｉｇ．３Ｄｙｎａｍｉｃｃｈａｒａｃｔｅｒｉｓｔｉｃｏｆｔｅｎｓｉｏｎｅｒ
ｗｉｔｈｃｅｒｔａｉｎｅｘｃｉｔａｔｉｏｎｆｒｅｑｕｅｎｃｙｏｆ３０Ｈｚ

移θ０、预载扭矩 Ｑ、动刚度 Ｋｄ和滞后角 φ等数据。因
此，要建立张紧器扭矩随角度变化的动态特性数学模

型，需要对实测数据进行处理。

假设预载角位移为 θ０、激振振幅和激振圆频率分
别θｍ和ω时，实验得到张紧器的预载扭矩、动刚度和
滞后角分别为Ｑ０、Ｋｄ和 φ。将张紧臂转角 θ和扭矩 Ｔ
分别写成时间的函数［８］

θ（ｔ）＝θ０＋θｍｓｉｎ（ωｔ） （１）
Ｔ（ｔ）＝Ｋｄ·θｍｓｉｎ（ωｔ＋φ）＋Ｑ０ （２）

２２　迟滞回线模型的建立
张紧器中弹性－阻尼元件所表征的扭矩 －角位移

的关系曲线为迟滞回线［５］。文中考虑预载扭矩、扭转

弹簧刚度、阻尼元件和张紧臂转动惯量对张紧器动态

特性的影响，将张紧器扭矩 －角位移的迟滞回线曲线
的上、下两条渐近线ｈｕ、ｈｄ的表达式写成

ｈｕ ＝Ｑ＋ａ（θ－θ０）＋ｂθ
·

＋Ｉθ
··

，

ｈｄ ＝Ｑ＋ａ（θ－θ０）－ｂθ
·

＋Ｉθ
··

（３）
其中，ａ为表征张紧器弹簧动刚度大小的系数，以下简
称刚度系数；ｂ为表征张紧器阻尼元件的阻尼系数，以
下简称阻尼系数；θ为张紧器的转角；θ０为张紧器预载
角位移；Ｉ为张紧臂绕其支点旋转的转动惯量；Ｑ为张
紧器的预载扭矩，

Ｑ＝Ｑ０＋Ｋｓθ０ （４）
其中，Ｑ０为张紧器初始状态下的弹簧预载扭矩，Ｋｓ为
张紧器弹簧静刚度。

由式（３）可见，张紧器扭矩－角位移之间存在对时
间一阶、二阶导数的复杂关系式。文中为便于张紧器

动态特性的理论计算，将对张紧器的扭矩与角位移的

关系式进行简化。式（３）中θ
·

和 θ
··

表达式可由式（１）计
算得到：

θ
·

（ｔ）＝±ω θ２ｍ －（θ－θ０）槡
２，

θ
··

（ｔ）＝－ω２（θ－θ０） （５）
将式（４）、式（５）代入式（３）中，得到张紧器扭矩 －

角位移的迟滞回线模型为

ｈｕ＝Ｑ０＋Ｋｓθ０＋（ａ－Ｉω
２）（θ－θ０）＋

ｂω θ２ｍ－（θ－θ０）槡
２，

ｈｄ＝Ｑ０＋Ｋｓθ０＋（ａ－Ｉω
２）（θ－θ０）－

ｂω θ２ｍ－（θ－θ０）槡
２ （６）

由式（６）得到张紧器扭矩随张紧臂角位移变化的关
系曲线示意图见图４。图４中，上、下两条渐近线所构成
的迟滞环面积为张紧器在一个循环过程中阻尼元件所耗

散的能量。因此，根据图４中张紧器扭矩－角位移的迟
滞回线，可计算出张紧器的动刚度和等效粘性阻尼［８］

Ｋｄ＝Ｔ０／θｍ，Ｃ＝Ｕ／（π·ω·θ
２
ｍ） （７）

其中，Ｔ０为张紧器扭矩 －角位移迟滞回线中最大扭矩
与最小扭矩的差；Ｃ为张紧器的等效粘性阻尼；Ｕ为迟
滞环的面积。
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图４　张紧器的扭矩－角位移关系曲线示意图
Ｆｉｇ．４Ｔｏｒｑｕｅａｎｇｕｌａｒｄｉｓｐｌａｃｅｍｅｎｔ

ｌｏｏｐｏｆｔｅｎｓｉｏｎｅｒｄｙｎａｍｉｃｃｈａｒａｃｔｅｒｉｓｔｉｃｓ

２．３　模型参数的识别
张紧器预载角位移 θ０为１５°时，张紧器初始状态

下的弹簧预载扭矩Ｑ０为２５．４１Ｎ·ｍ。张紧器弹簧静
刚度Ｋｓ为０．１４４４Ｎ·ｍ／°。张紧臂绕其支点旋转的

转动惯量Ｉ为５×１０－６ｋｇ·ｍ２。激振振幅和激振频率
不同时，采用最小二乘方法识别出迟滞回线模型的模

型参数见表１。
由表１可见，激振振幅一定时，张紧器的刚度系数

（ａ）随着激振频率的增大近似线性增加；激振频率一定
时，刚度系数随激振振幅的增加，近似以指数函数的形

式衰减。

表１　张紧器动态特性模型参数（θ０＝１５°）

Ｔａｂ．１Ｄｙｎａｍｉｃｐｅｒｆｏｒｍａｎｃｅｐａｒａｍｅｔｅｒｓｏｆｔｅｎｓｉｏｎｅｒ

ｗｉｔｈｐｒｅｌｏａｄａｎｇｕｌａｒｄｉｓｐｌａｃｅｍｅｎｔｏｆθ０＝１５°

工况
模型参数

ａ ｂ
１０ １０．３４１９ ０．１６８３
２０ １１．７９３９ ０．０８７９

θｍ＝１°，
不同激振频率ｆ／Ｈｚ

３０ １２．３８６３ ０．０６２１
４０ １４．１０２４ ０．０４９５
３０ ２３．３７２９ ０．０５３８
４０ ２４．９７５７ ０．０４０８

θｍ＝０．５°，
不同激振频率ｆ／Ｈｚ

５０ ２６．２９４０ ０．０３２９
６０ ２８．５６９０ ０．０２８８
０．５ ２３．３７２９ ０．０５３８

ｆ＝３０Ｈｚ，
不同激振振幅θｍ／（°）

１ １２．３８６３ ０．０６２１
１．５ ７．０２９２ ０．０５１３
２ ４．３４３０ ０．０４１５

文中采用指数函数和线性函数组合的函数表征刚

度系数与激振振幅和激振频率的关系，

ａ＝ξ１（１－ｅ
（－θｍ／ξ２））＋ξ３ｆ＋ξ４ （８）

其中，ξｉ（ｉ＝１，２，…，４）为张紧器刚度系数函数的拟合
系数。由表１中的实验数据，采用最小二乘方法得到
ξｉ（ｉ＝１，２，…，４）的值分别为 －４０．７２４０、０．９８１８、

０．１７２５、３４．０２２６。
由表１可见，张紧器的阻尼系数随激振频率或激

振振幅的增加逐渐减小。文中采用多项式函数表征阻

尼系数与激振频率和激振振幅的关系，

ｂ＝ζ１θ
２
ｍ＋ζ２θｍ＋ζ３ｆ

２＋ζ４ｆ＋ζ５ （９）
其中，ζｉ（ｉ＝１，２，…，５）为张紧器阻尼系数函数的拟合
系数。由表１中的实验数据，采用最小二乘方法得到
ζｉ（ｉ＝１，２，…，５）的值分别为 －０．０１７９、０．０３３４、
０．０００１、－０．００８２、０．２１５８。
２．４　模型验证

激振频率为３０Ｈｚ、激振振幅为１°和２°时，张紧器
扭矩－角位移的迟滞回线模型见图５（ａ）。激振振幅为
１°、激振频率为２０Ｈｚ和４０Ｈｚ时，张紧器扭矩 －角位
移的迟滞回线模型见图５（ｂ）。其中，实验值由式（１）
和式（２）近似得到，计算值由式（６）计算得到。

图５　张紧器扭矩－角位移关系曲线对比
Ｆｉｇ．５Ｔｏｒｑｕｅａｎｇｕｌａｒｄｉｓｐｌａｃｅｍｅｎｔｏｆｔｅｎｓｉｏｎｅｒ

由图５可见，计算值和实验值得到的张紧器扭矩
－角位移关系曲线吻合较好。说明本文建立的张紧器
动态特性迟滞模型，可用于表征在一定激振振幅和激

振频率下张紧器扭矩－角位移的关系。

３　六轮－带ＦＥＡＤ系统旋转振动响应的计算

３１　六轮－带ＦＥＡＤ系统旋转振动特性测试
某六轮－带ＦＥＡＤ系统动态特性的测试是在华晨
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发动机有限公司ＦＥＶ发动机试验台架上进行的。基于
一直列四缸１．８Ｔ发动机的八轮 －带 ＦＥＡＤ系统，见图
６（ａ），该系统由多楔带（６ＰＫ型）、曲轴（ＣＳ）轮、空调压
缩机（ＡＣ）轮、电机（ＡＬＴ）轮、水泵（ＷＰ）轮、动力转向
泵 （ＰＳ）轮、张紧器（ＴＥＮ）和两个惰轮组成［１，９］。

为验证张紧器的建模方法而提供实验数据。试验

中，采用较短长度的多楔带，与 ＣＳ轮、ＡＣ轮、ＡＬＴ轮、
ＷＰ轮、张紧器和一个惰轮组成六轮 －带 ＦＥＡＤ系统，
见图６（ｂ），并测试了该六轮 －带 ＦＥＡＤ系统旋转振动
特性。测试过程中，采用角度编码器测量轮的转速；张

紧器的角位移用电位计测量。

１．ＣＳ轮 ２．ＡＣ轮 ３．ＡＬＴ轮 ４．惰轮 Ｉ５．ＷＰ轮 ６．ＴＥＮ轮
７．电位计 ８．角度编码器 ９．惰轮Ⅱ １０．ＰＳ轮

图６　六轮－带ＦＥＡＤ系统结构图
Ｆｉｇ．６Ｓｃｈｅｍａｔｉｃｏｆａｓｉｘｐｕｌｌｅｙｂｅｌｔａｃｃｅｓｓｏｒｙｄｒｉｖｅｓｙｓｔｅｍ

３２　旋转运动方程
利用 Ｈａｍｉｌｔｏｎ原理建立从动轮、张紧臂的运动方

程分别为［９］

（１）从动轮的运动方程

Ｉｉθ
··

ｉ＝Ｒｉ（Ｔｉ－１－Ｔｉ）－Ｃｉθ
·

ｉ－Ｑｉ，（ｉ＝２，３，４，５）（１０）

Ｉ６（θ
··

６－θ
··

ｔ）＝Ｒ６（Ｔ５－Ｔ６）－Ｃ６θ
·

６－Ｑ６ （１１）
其中，θｉ、Ｉｉ、Ｒｉ（ｉ＝１，２，…，６）分别为轮 ｉ的转角、转动
惯量和半径；Ｑｉ为轮ｉ的负载；Ｃｉ为各轮旋转轴处的粘
性阻尼（Ｃｉ＝０．００６Ｎ·ｍ·ｓ）；θｔ为张紧臂的转角；Ｔｉ
为带段Ｂｉ的张力，其计算式为

Ｔｉ＝Ｔ０＋Ｋｉ（Δｉ－δｋ）＋ＤｉΔ
·

ｉ，

ｉ＝１，２，…，５时ｋ＝ｉ＋１；ｉ＝６时ｋ＝１ （１２）
其中，Ｔ０为皮带的初始张力；Ｋｉ＝ＥＡ／Ｌｉ为带段Ｂｉ的纵
向弹性刚度，其中 Ｅ、Ａ分别为带的纵向弹性模量和横
截面积，Ｌｉ为带段 Ｂｉ的长度；Ｄｉ为带段 Ｂｉ的阻尼，Ｄｉ
＝η·Ｋｉ，η为带的阻尼刚度比系数；Δｉ为两相邻轮之
间带段Ｂｉ的伸长量；δｋ为带在轮 ｉ上蠕变的伸长量。
Δｉ和δｋ的表达式为

Δｉ＝（Ｒｉθｉ－Ｒｋθｋ），
δｋ＝［（Ｔｋ－Ｔ０）＋（Ｔｉ－Ｔ０）］／（２Ｋｐ（ｉ）） （１３）

其中，Ｋｐ（ｉ）＝ＥＡ／（Ｒｉβｉ）为轮ｉ包角处带段的弹性刚度，
βｉ为带在轮ｉ上的包角。

（２）张紧臂的运动方程

（Ｉｔ＋Ｉ６ｔ）θ
··

ｔ－Ｉ６θ
··

６＋Ｃｔθ
·

ｔ＋Ｋｔ（θｔ－θｔ０）＝
［Ｔ５－ρｂＡｖ

２］Ｌｔｓｉｎ（ψ１－θｔ）＋
［Ｔ６－ρｂＡｖ

２］Ｌｔｓｉｎ（ψ２－θｔ）－
［Ｑ０＋Ｋｓ（θｔ０－θ０）］－ｍｅｆｆＬｅｆｆｇｃｏｓθｔ （１４）

其中，Ｉｔ为张紧臂绕其支点旋转的转动惯量；Ｌｔ为张紧
臂的长度；Ｉ６ｔ为张紧轮以张紧臂支点为旋转中心的转
动惯量；θｔ０为系统稳态即曲轴转速为零时张紧臂的转
角；Ｋｓ为张紧器弹簧静刚度；ρｂ为带的密度；ｍｅｆｆ为张紧
器总质量；Ｌｅｆｆ为张紧器质心到张紧臂旋转中心的距离；
ｖ为皮带纵向运动的速度；ψ１、ψ２为水平线与张紧器两
侧带段的夹角（见图７），

ψ１（θｔ）＝π＋ａｒｃｔａｎ
Ｒ５＋Ｒ６
Ｌ[ ]
５

－ａｒｃｔａｎ
Ｙ５－Ｙ６
Ｘ６－Ｘ[ ]

５
，

　ψ２（θｔ）＝π－ａｒｃｔａｎ
Ｒ１＋Ｒ６
Ｌ[ ]
６

＋ａｒｃｔａｎ
Ｙ６－Ｙ１
Ｘ６－Ｘ[ ]

１
（１５）

图７　张紧器两侧带段与张紧轮间
的接触角ψ１和ψ２

Ｆｉｇ．７Ｃｏｎｔａｃｔａｎｇｌｅｓψ１ａｎｄψ２ｂｅｔｗｅｅｎ

ｔｗｏｂｅｌｔｓｐａｎｓａｄｊａｃｅｎｔｔｏｔｅｎｓｉｏｎｅｒａｎｄｉｔｓｐｕｌｌｅｙ

式（１５）中，张紧轮中心坐标（Ｘ６，Ｙ６）、及带段长度 Ｌ５
（Ｌ６）与张紧臂角度θｔ关系为
Ｘ６＝Ｘ＋Ｌｔｃｏｓ（θｔ），Ｙ６＝Ｙ＋Ｌｔｓｉｎ（θｔ），

Ｌ５（θｔ）＝ （Ｘ５－Ｘ６）
２＋（Ｙ５－Ｙ６）

２＋（Ｒ５＋Ｒ６）槡
２，
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Ｌ６（θｔ）＝ （Ｘ１－Ｘ６）
２＋（Ｙ１－Ｙ６）

２＋（Ｒ１＋Ｒ６）槡
２ （１６）

其中（Ｘ，Ｙ）为张紧臂支点坐标。
３．３　系统参数

ＦＥＡＤ系统中各轮、张紧器和多楔带的相关参数分
别见表２、表３和表４。

表２　ＦＥＡＤ系统中各轮的相关参数
Ｔａｂ．２ＰａｒａｍｅｔｅｒｓｏｆｅａｃｈｐｕｌｌｅｙｉｎｔｈｅＦＥＡＤｓｙｓｔｅｍ

轮 （Ｘｉ，Ｙｉ）／ｍｍ Ｒｉ／ｍｍ Ｉｉ／（ｋｇ·ｍ
２）

ＣＳ （０，０） ６８．５ ０．０２７６
ＡＣ （２２９，－４２） ５５．５ ０．００５７
ＡＬＴ （２４０，１３７） ２７．５ ０．００１０３
ＩＤＬ （３４．５，１５７） ３４．７ ０．０００３
ＷＰ （－１４５，１２７） ５４ ０．００２７９
ＴＥＮ － ３４．７ ０．０００３

表３　张紧器的相关参数
Ｔａｂ．３Ｐａｒａｍｅｔｅｒｓｏｆｔｅｎｓｉｏｎｅｒ

（Ｘ，Ｙ）／ｍｍ ｍｅｆｆ／ｋｇ Ｌｅｆｆ／ｍｍ Ｌｔ／ｍｍ

（１３５．６，５５．２） ０．０３１５ ２５．６ ３０

Ｋｓ／（Ｎ·ｍ／°） θｔ０／（°） Ｉｔ＋Ｉ８ｔ／（ｋｇ·ｍ
２） Ｑ０／（Ｎ·ｍ）

０．１４４４ ９５．４ ０．００２０７ ２５．４１

表４　多楔带的相关参数
Ｔａｂ．４Ｐａｒａｍｅｔｅｒｓｏｆｓｅｒｐｅｎｔｉｎｅｂｅｌｔ

Ｅ／ＭＰａ ρｂ／（ｋｇ·ｍ
－３） Ａ／ｍｍ２ Ｔ０／Ｎ η

３４００ １１３７．５ ８０ ３８０ ０．０００４２９

系统激励为ＣＳ轮转速波动，其表达式为

θ
·

１（ｔ）＝
２π
６０∑

ｎ

ｋ＝１
Ａｋｃｏｓｋ·２π

Ｎｅ
６０ｔ＋φ( )ｋ （１７）

其中ｋ为转速阶次，Ａｋ、φｋ分别为转速波动的幅值和相

位，Ｎｅ为曲轴转速。曲轴转速为８３０ｒ／ｍｉｎ时，ＣＳ轮转
速波动的第二、四阶次的幅值和相位见表５。

表５　ＦＥＡＤ系统中曲轴激励
Ｔａｂ．５ＥｘｃｉｔａｔｉｏｎａｐｐｌｉｅｄｔｏＦＥＡＤｓｙｓｔｅｍ
ｗｈｅｎｃｒａｎｋｓｈａｆｔｐｕｌｌｅｙｒｕｎｓａｔ８３０ｒ／ｍｉｎ

阶次ｋ 幅值Ａｋ／（ｒ·ｍｉｎ
－１） 相位φｋ／（°）

２ ５．１４ －４０．４９

４ ８．５２ ６９．６７

激振幅值和频率分别为１．５°和２７．６７Ｈｚ时，由式
（６）得到张紧器扭矩－角位移的迟滞回线模型见图８。

图８　张紧器扭矩－角位移关系曲线
（θｍ＝１．５°，ｆ＝２７．６７Ｈｚ）

Ｆｉｇ．８Ｔｏｒｑｕｅａｎｇｕｌａｒｄｉｓｐｌａｃｅｍｅｎｔｏｆｔｅｎｓｉｏｎｅｒｗｉｔｈ

θｍ＝１．５°ａｎｄｆ＝２７．６７Ｈｚ

由图８和式（７）得出张紧器的动刚度和等效粘性
阻尼系数分为１４．７３Ｎ·ｍ／°和２．８２Ｎ·ｍ·ｓ。
３．４　计算与分析

张紧臂、ＡＬＴ轮和 ＷＰ轮的旋转振动计算值和实
验值随时间变化的关系曲线见图９。

图９　张紧臂、ＡＬＴ轮和ＷＰ轮旋转振动响应
Ｆｉｇｕｒｅ９Ｒｏｔａｔｉｏｎａｌｖｉｂｒａｔｉｏｎｓｖｅｒｓｕｓｔｉｍｅｆｏｒｔｅｎｓｉｏｎｅｒａｒｍ，ａｌｔｅｒｎａｔｏｒｐｕｌｌｅｙａｎｄｗａｔｅｒｐｕｍｐｐｕｌｌｅｙ

　　图９（ａ）和图９（ｃ）中，张紧臂和ＷＰ轮的旋转振动
幅值的计算值分别为１．５°和１．７°，与实测结果较接近。
图９（ｂ）中，ＡＬＴ旋转振动幅值最大为５°左右，这主要
是因为ＡＬＴ轮有一定的负载、且在从动轮中惯量最大。

由图９中ＦＥＡＤ系统旋转振动幅值的计算值和实
验值的一致性表明，文中张紧器扭矩 －角位移关系的
迟滞回线模型的建模方法是正确的。张紧器迟滞回线

模型可以为ＦＥＡＤ系统旋转振动计算提供模型参考。
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４　结　论

（１）预载角位移和激振振幅一定时，激振频率增
加，张紧器的动刚度增大、滞后角减小；预载角位移和

激振频率一定时，激振振幅增加，张紧器动刚度减小、

滞后角增大；激振频率和振幅一定时，张紧器的动刚度

和滞后角均随预载角位移的增加略有减小。

（２）基于张紧器的预载扭矩、弹簧刚度、阻尼系数
和张紧臂转动惯量四个参数，建立了表征张紧器扭矩

－角位移关系的迟滞回线模型。由迟滞回线模型得到
的张紧器扭矩－角位移关系曲线计算值和实验值吻合
较好。表明文中建立的张紧器动态特性迟滞模型，可

用于表征不同激振振幅和激振频率下张紧器扭矩 －角
位移的关系。

（３）由张紧器扭矩－角位移关系曲线换算出张紧
器的动刚度和等效粘性阻尼，用于建立 ＦＥＡＤ系统旋
转振动方程。计算结果表明，ＦＥＡＤ系统中各附件旋转
振动响应幅值的计算值和实验值吻合较好。这说明张

紧器迟滞回线模型的建模方法是正确性，以及表征张

紧器扭矩－角位移关系的迟滞回线模型，可以为ＦＥＡＤ
系统旋转振动计算提供模型参考。
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