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摘要：由于车辆上采用的发动机工作转速较宽，无法完全避免共振现象的发生。针对上述问题对车辆传动系统动态特性的分析从固有特性的分析转移到动力响应的分析上来，并衍生出基于动力响应的灵敏度分析。以某车辆传动系统作为研究对象，建立了线性弯扭耦合集中参数动力学模型及方程。应用直接求导法建立了灵敏度方程，进行了响应灵敏度计算，分别研究设计参数对扭转方向的力矩和弯曲方向上力的影响，获得了轴段附加扭转力矩和轴承支反力对设计参数的灵敏度，并将同一灵敏度量在纯扭和弯扭系统下的结果进行对比。研究表明，弯扭模型计算出的响应灵敏度值比纯扭模型的计算结果小10%-20%，但规律趋于一致；弯曲方向上的力和扭转方向上的力矩对设计参数的灵敏度与该位置的振动能量大小相关，能量越大其对同一参数的灵敏度也越大。研究结果对结构修改和参数优化具有指导意义。
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引言
灵敏度分析的概念起源于电路设计，为达到整体性能最佳，需找出对整体性能影响最大的那些原件。这就是电路设计中灵敏度分析的概念。齿轮传动系统振动特性直接影响机械系统和机械装备的性能和工作可靠性，[1]因此，研究齿轮传动系统动态特性以及灵敏度分析具有重要意义。
机械结构的灵敏度分析的目的是对结构进行动态优化，主要包括固有频率问题、振型问题和动力响应振幅问题。其中固有频率问题和振型问题的灵敏度分析统称固有特性灵敏度分析。早期文献在研究系统动态特性时以研究固有特性为主，希望通过修改和优化参数避免机械结构共振的发生或减小发生共振时的振型，以此为目的进行固有特性灵敏度分析能使参数修改和优化更具目的性。R.G Parker等[2, 3]以复合行星排为对象，分别研究了调谐和失谐系统中固有特性对设计参数的灵敏度，并将其简化成与应变能/动能成比例的表达式，仅获得模态应变能/动能的情况下就能在定性和定量上获得对某阶模态影响最大的参数。文献[4]，[5]建立集中质量模型，应用系统矩阵法推导了定轴齿轮系统纯扭转振动固有特性对实际系统模型参数的灵敏度公式。文献[6]利用实模态理论计算分析了系统各阶固有频率对转动惯量和刚度的灵敏度，得到了系统的固有频率分布规律和物理参数对固有频率的影响。
在车辆传动系统中，由于发动机的工作转速在一个相对较宽的范围之内，有时不管如何对设计参数进行修改都不能将所有共振频率移出到工作转速之外；或者在某转速下虽然发生了共振现象但共振幅值很小，此时不足以对车辆传动系统造成破坏影响；更进一步的情况是对传动系统振动特性的分析从线性领域扩展到非线性领域以后传统的线性固有特性的概念不再存在。所有这些都要求对车辆系统动态特性的分析从固有特性的分析转向关于动态响应的分析。目前对系统振动响应灵敏度的研究还基本停留在理论研究的阶段，张义民等[7]针对直接法和摄动法进行灵敏度分析时会产生长期项的问题，在对灵敏度方程解耦的基础上，结合傅里叶级数有效消除了长期项并给出了消除长期项判断法则。林家浩等[8]对简单线性系统采用简谐激励和脉冲激励分析了动态响应对设计参数的灵敏度，但其方法仍是基于模态灵敏度的基础上演化而来。在车辆传动领域，刘辉等[9]建立线性纯扭转集中质量模型，并采用直接求导法推导了扭振角位移和轴段附加扭振应力对轴系刚度的灵敏度计算公式。但并未考虑弯曲方向对扭转自由度的影响和耦合作用。在很多情况下，振动能量是在弯曲方向上通过轴承传到箱体引起振动和噪声。本文在纯扭转模型的基础上考虑了轴和齿轮在弯曲方向上的弹性以及轴承的弹性作用，以线性弯扭耦合模型为基础，进行附加扭转力矩和轴承支反力对设计参数灵敏度研究，以获得更为精确的计算结果并对实际问题中基于响应灵敏度进行参数优化和动力学修改等应用提供理论依据。
1. 动力学方程组的建立
车辆传动系统包括齿轮、轴承和离合器等部件，此处将不同部件用统一表达式进行表述。齿轮啮合部分采用平均啮合刚度，忽略综合传动误差等参数激励以及齿侧间隙和偏心等非线性因素。采用拉格朗日法建立齿轮系统动力学方程组，每个质量点在三个自由度方向表达式如式所示。

[bookmark: ZEqnNum423193]      

其中x、y为平动位移向量，为扭转位移向量；mj和Jj为质量点j质量和转动惯量；Fb表示弯曲方向上同一根轴上各质量点间相互作用力，Tt表示两质量点间扭转力矩，Fn表示质量点所承受的横向作用力，如果质量点j为轴承，Fn表示轴承支反力；如果质量点j为齿轮，Fn表示齿轮啮合力；如果质量点j为离合器，Fn为零；Tn表示齿轮副啮合力矩，当质量点j为轴承和离合器时Tn为零，各量表达式如下。
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[bookmark: ZEqnNum854812]
如果质量点j为轴承有

[bookmark: ZEqnNum981685]		
如果质量点j为齿轮有

[bookmark: ZEqnNum981608]
[bookmark: OLE_LINK7][bookmark: OLE_LINK6]其中Rj为所在齿轮基圆半径；Kij为第i根轴上第j个质量点的轴段弯曲刚度，Cij为相应轴段的弯曲阻尼；kt j-1j和kt jj+1为质量点j-1与j、j与j+1间轴段的扭转刚度，ct j-1j和ct jj+1为相应扭转阻尼；kxj和kyj为轴承支承刚度，cxj和cyj为相应支承阻尼；km k和cm k为第k对齿轮副啮合刚度和阻尼，以上刚度和阻尼均为不随时间变化的定值；αk为第k对齿轮副主被动轮之间位置角，βk为其压力角；Δk为第k对齿轮副啮合线变化量，其表达式为

	
2. 响应灵敏度方程组的建立
直接法求灵敏度物理概念明确，数学推导简单，数值计算方便，又可进行从一阶到高阶的灵敏度分析，故采用直接求导法建立灵敏度方程组。将通用化动力学方程组对参数a进行求导，a为扭转刚度、转动惯量和轴承支承刚度等参数。对动力学方程组用直接求导法建立的灵敏度方程组如式所示。
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其中，各量表达式为
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式中当a=kt j-1j有


当a≠kt j-1j有


如果质量点j为轴承，由式可推得灵敏度方程；如果质量点j为齿轮，由式可推得灵敏度方程。
对于如式给出的灵敏度方程组，采用定步长四阶龙格库塔法进行求解。但在此解法中需引入一个假设，即对于和可以交换对时间参数t和设计参数a求偏导次序，且交换前后的结果相同，这要求曲线光滑连续，而在工程实际中通常都满足这个条件，可以确保假设成立使计算得以进行。
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其中

		
3. 算例分析
3.1. 系统力学模型
利用集中参数法对某车辆传动系统样机进行建模。该样机能实现8个前进挡位和4个倒挡，CH、BL、BR、C1、C2、C3、C4为换挡离合器，本文将以4挡为例进行灵敏度的分析，4挡为离合器BL和C4结合，其它离合器分离。另外系统还包括一个输入惯量盘、两个输出惯量盘、11个轴承、7个离合器、4对定轴齿轮副和两个简单行星排共计42个质量点，每个质量点包括x、y和θ三个方向自由度共计126自由度，其动力学模型如图 1所示。
对如图 1所示传动系统采用发动机输入，发动机在全油门额定转速，输入转速4200r/min，其输入转矩如图 2所示。对质量点32和42施加大小相等的负载。计算工况取4挡进行计算。根据式可将响应的一次物理量θ转化为各质量点间轴段的附加扭转力矩。在系统输入转速为4200r/min时，各轴段附加扭转力矩最大值的计算结果如图 3所示。可以看出附加扭转力矩较大的轴段为20-21、24-25、25-26、26-27、27-29等5段轴。


[bookmark: _Ref362599607]图 1某样机弯扭耦合振动模型
Fig.1 Dynamic model of bending-torsional coupling system
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[bookmark: _Ref362599695]图 2发动机输入转矩
Fig.2 The input torque of engine
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[bookmark: _Ref362599747]图 3系统各轴段附加扭转力矩波动幅值
[bookmark: OLE_LINK9][bookmark: OLE_LINK8]Fig3 The comparison of additional torque among segments of shaft
3.2. [bookmark: OLE_LINK18][bookmark: OLE_LINK17]轴段附加扭转力矩对轴段扭转刚度灵敏度
在工程实际中，通常采用调整轴段扭转刚度的方法进行动力学修改。在进行轴段的选取时，首先选取前面5段附加扭转力矩较大的轴段，一轴上选取1-2、s1-s2、21-22以及三轴上选取32-33、33-35、37-38、40-41、41-42共计13个轴段为对象研究其对各轴段扭转刚度的灵敏度，设计参数选取了22段轴扭转刚度。计算通过Matlab编程进行，每个灵敏度程序运行时间约7分钟，总时间共计154分钟。
根据式定义的灵敏度，此时取a=kti进行轴段附加扭转力矩对各轴段扭转刚度灵敏度计算，其结果如图 4所示。
[bookmark: _Ref356577328][bookmark: OLE_LINK16][bookmark: OLE_LINK15]表1 轴段扭转刚度列表
Tab.1 The value of different torsional stiffness which between mass points
	轴段
代号
	扭转刚度/(106Nm/rad)
	轴段
代号
	扭转刚度/(106Nm/rad)

	kt 1-2

	0.2399
	kt 25-26
	0.4094

	kt 2-3
	0.2896
	kt 26-27
	3.3095

	kt 3-4
	1.1951
	kt 27-29
	1.1798

	kt 4-s1
	0.7990
	kt 29-31
	0.6675

	kt 5-c1
	36.625
	kt 32-33
	0.3800

	kt s1-s2
	0.3742
	kt 33-35
	0.4028

	kt r1-c2
	20.625
	kt 35-37
	1.1884

	kt c2-20
	1.4384
	kt 37-38
	4.7546

	kt 20-21
	3.7010
	kt 38-39
	5.4585

	kt 21-22
	1.5815
	kt 39-40
	10.539

	kt 23-24
	1.5032
	kt 40-41
	2.5294

	kt 24-25
	1.6718
	kt 41-42
	7.4453
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[bookmark: _Ref362599779]图 4各质量点间轴段附加扭转力矩对各扭转刚度灵敏度
Fig.4 The sensitivity of additional torque with respect to torsional stiffness which between mass points
图 4所得结果是系统输入端转速为4200rpm，输入转矩为如图 2所示波形的情况下所得。其中x坐标为各轴段的扭转刚度，y坐标为参与灵敏度比较的13段轴段代号。从左往右剖开来单独看每一轴段对扭转刚度的灵敏度，可以发现各轴段间灵敏度在趋势上趋于一致，各轴段附加扭转力矩对kt 25-26的灵敏度高于对其他扭转刚度的灵敏度。接下来对附加扭转力矩影响较大的扭转刚度有：kt 1-2、kt 2-3、kt s1-s2、kt c2-20、kt 24-25、kt 27-29，对这6个量的灵敏度基本处于同一数量级。从表1和图1中可以看出同处在二轴的扭转刚度kt 25-26和kt 29-31的大小明显小于该轴上其他扭转刚度的数值大小，但各轴段附加扭转力矩仅对kt 25-26灵敏度高，而对kt 29-31灵敏度较低，通过观察力矩的传递可以发现kt 25-26在传递路线上，kt 29-31不在传递路线上，结合同样不在传递路线上的扭转刚度kt 21-22，附加扭转力矩对其灵敏度也较低，但kt 21-22本身数值并不明显小于该轴上其他扭转刚度，因此可以认为附加扭转力矩对不在传递路线上的扭转刚度灵敏度低。在一轴上扭转刚度普遍较小，从图 4上可以看出各轴段附加扭转力矩对一轴上各扭转刚度的灵敏度并没有明显高出其他灵敏度的情况出现。因此可以认为出现灵敏度数值较高的情况是由扭转刚度较大的轴段中夹杂一个较小扭转刚度的轴段引起的。
在比较不同轴段对同一扭转刚度灵敏度时发现，不管选哪一扭转刚度为对象，灵敏度高的情况始终出现在轴段20-21、24-25、25-26、26-27、27-29和37-38这6段轴上。而从图 3可以看出，这6段轴的附加扭转力矩较其它轴段的附加扭转力矩高。
结合上面的分析，可以看出影响附加扭转力矩对扭转刚度灵敏度主要因素有两点：其一是某一轴上是否存在扭转刚度明显小的轴段；其二，该轴段是否具有较大附加扭转力矩。
3.3. 轴段附加扭转力矩对质量点惯量灵敏度
在设计阶段，由于可以选择系统中各部件的尺寸等参数来获得对各质量点质量/惯量属性的选取。因此往往将惯量作为可研究的宏观参数进行灵敏度分析。在参数选取时，选取各轴承、齿轮的转动惯量并将轴的惯量等效到各质量点上。对于行星传动部分，选取了太阳轮、齿圈和行星架的质量进行灵敏度分析。设计参数选取了30个质量点转动惯量，每个灵敏度程序运行时间约6分钟，总时间共计180分钟。其输入条件如前所述，不同轴段附加扭转力矩对各质量点惯量灵敏度如图 5所示。
[bookmark: _Ref356577521]表2 质量点惯量列表
Tab.2 The value of different mass point
	质量点
编号
	惯量
/(10-4kgm2)
	质量点
编号
	惯量
/(10-4kgm2)

	1
	600
	22
	11

	2
	259
	23
	17

	3
	260
	24
	330

	4
	667
	25
	186

	5
	705
	26
	274

	6
	7.88
	27
	21

	7
	676
	28
	695

	8
	288
	29
	1582

	9
	1.45
	30
	914

	10
	1.45
	31
	28

	11
	1.45
	32
	245

	12
	1.45
	33
	46

	13
	9.89
	34
	942

	14
	130
	35
	2748

	15
	880
	36
	593

	16
	0.49
	37
	32

	17
	0.49
	38
	18

	18
	0.49
	39
	198

	19
	0.49
	40
	159

	20
	0.76
	41
	45

	21
	365
	42
	271
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[bookmark: _Ref362599916]图 5各质量点间轴段附加扭转力矩对各质量点转动惯量灵敏度
[bookmark: OLE_LINK5][bookmark: OLE_LINK4]Fig.5 The sensitivity of additional torque with respect to inertia of mass points
在图 5中从左往右剖开来看每一轴段对各点惯量的灵敏度，可以发现各轴段间灵敏度在趋势上趋于一致，只不过存在数值上的差异。在趋势上各轴段对各质量点惯量的灵敏度数值较大的情况出现在J1、J2、J3、J4、Js1、Js2以及三轴上各质量点的惯量上。而通过表2可以看出，以上惯量大小各异，并没有同时大或者同时小的情况出现。因此，可以认为其灵敏度大小同轴系结构相关，与本身惯量的大小并无太大联系，对附加扭转力矩的影响较大的惯量出现在一个系统的输入和输出端。
而研究同一惯量对不同轴段的影响时，从图中可以看出不管选哪一质量点惯量为对象，灵敏度高的情况始终出现在轴段20-21、24-25、25-26、26-27、27-29和37-38这6段轴上。而从图 3可以看出，这6段轴的附加扭转力矩较其它轴段的附加扭转力矩高。因此，可以认为不同轴段对同一惯量灵敏度与该轴段本身的附加扭转力矩的大小相关，当该轴承受较大附加扭转力矩时，其对惯量的灵敏度也较高。
3.4. 纯扭和弯扭模型下轴段附加扭转力矩对设计参数灵敏度比较
为了解在弯扭模型下灵敏度规律同纯扭模型的区别，采用文献[9]中的方法对本文研究对象建立了纯扭模型。纯扭模型下，系统动力学方程变成。

[bookmark: ZEqnNum646786]	 	
其中，Tt定义同式和式。如果质量点j为轴承有

 
如果质量点j为齿轮有


此时有


相应的，灵敏度方程变成

	 	
其中，∂Tt/∂a定义同式。如果质量点j为轴承有


如果质量点j为齿轮有


此时有


以质量点20和21间轴段附加力矩为例，在纯扭转模型和弯扭耦合模型下对各轴段扭转刚度和质量点惯量灵敏度如图 6（a）和图 6（b）所示。
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[bookmark: _Ref362600024]图 6纯扭和弯扭模型下灵敏度比较
Fig.6 The comparing of sensitivity of  between torsional model and coupled of bending and torsional model
表3 不同模型中轴段20-21间附加扭转力矩对扭转刚度灵敏度幅值比较
Tab.3 The comparing of sensitivity of additional torque in segment of shaft that between point 20 and 21 with respect to torsional stiffness
	扭转刚度编号
	纯扭模型/rad
	弯扭模型/rad
	灵敏度差值百分比

	kt 1-2
	1.4210 e-02
	1.2440 e-02
	-12.48%

	kt 2-3
	1.8880 e-02
	1.5820 e-02
	-16.20%

	kt 3-4
	1.7400 e-03
	1.4500 e-03
	-16.98%

	kt 4-s1
	9.1000 e-03
	7.7200 e-03
	-15.12%

	kt s1-s2
	4.7470 e-02
	4.0380 e-02
	-14.95%

	kt c2-20
	4.4640 e-02
	3.8250 e-02
	-14.32%

	kt 20-21
	6.7500 e-03
	5.7800 e-03
	-14.32%

	kt 24-25
	3.2000 e-02
	2.7350 e-02
	-14.53%

	kt 25-26
	5.3548 e-01
	4.5665 e-01
	-14.72%

	kt 26-27
	7.6800 e-03
	6.6700 e-03
	-13.16%

	kt 27-29
	6.0310 e-02
	5.2430 e-02
	-13.06%

	kt 32-33
	7.5379 e-04
	6.6665 e-04
	-11.56%

	kt 33-35
	8.6936 e-04
	7.8290 e-04
	-9.94%

	kt 35-37
	8.0727 e-03
	7.0610 e-03
	-12.53%

	kt 37-38
	5.1421 e-04
	4.4912 e-04
	-12.66%

	kt 38-39
	3.9432 e-04
	3.4405 e-04
	-12.75%

	kt 39-40
	1.5078 e-04
	1.2925 e-04
	-14.28%

	kt 40-41
	2.2792e-05
	1.7820e-05
	-21.84%

	kt 41-42
	2.0180e-06
	1.6291e-06
	-19.27%


从图 6（a）可以看出，在趋势上，质量点20和21间轴段附加扭转力矩对各扭转刚度的灵敏度在纯扭模型和弯扭下规律和趋势一致，其附加扭转力矩对各质量点惯量灵敏度如图 6（b）所示，也能得出相同结论；但是具体到数值大小，弯扭模型下由于考虑了轴、轴承以及齿轮的弯曲变形，其灵敏度值小于将以上因素考虑为刚体的纯扭模型。表3中给出了质量点20和21间的轴段附加扭转力矩对各扭转刚度的灵敏度在纯扭和弯扭模型的情况下动态灵敏度的各自幅值以及他们的对比信息，可以看出对于大部分灵敏度在弯扭模型下的计算结果比在纯扭模型下的计算结果小10%-20%。其它轴段的情况也类似，在此不在赘述。
因此可以认为将弯曲方向上考虑为弹性体时的弯扭耦合模型计算出来的灵敏度是小于将弯曲方向上考虑为刚体时的纯扭转模型计算出来的灵敏度，加上弯曲方向的弹性后一部分能量会转移到弯曲方向上，因此减小了扭转方向上设计参数对附加扭转力矩的影响。
3.5. 轴承支反力对轴承支承刚度灵敏度分析
车辆传动系统在工作过程中振动和噪声不仅在扭转方向上存在，在横向上同样存在。而横向上的力是造成箱体变形的主要因素，其对齿轮传动系统的稳定性和安全性造成一定程度的影响。

公式对轴承支承刚度求偏导可获得支反力对轴承支承刚度灵敏度。当i≠j时，表达式即为公式所示；当i=j时有

[bookmark: ZEqnNum508407]	 	
根据式和计算样机中11处轴承所受支反力对支承刚度的灵敏度，计算结果如图 7所示。
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[bookmark: _Ref362600113]图 7各轴承支反力对支承刚度灵敏度
Fig.7 The sensitivity of bearing reaction force with respect to support stiffness
根据图 7以某一轴承支反力对支承刚度的灵敏度为例发现，轴承支反力首先是对轴承本身的支承刚度灵敏度高，除此之外就整个系统而言各支反力对轴承3、轴承5、轴承6、轴承7、轴承9、轴承10支承刚度灵敏度较高。对于轴承1和轴承2而言，它们的支反力对另外9个轴承的支承刚度灵敏度都较低；对轴承1支反力影响较大的支承刚度是轴承1本身和轴承2的支承刚度，对轴承2支反力影响较大的支承刚度是轴承2本身；对于一轴左侧的两轴承，轴承3支承刚度对各支反力的影响明显大于轴承4；对于二轴上三轴承而言，它们对各支反力影响都较大，其中轴承6支承刚度对二轴上其它两轴承以及三轴上部分轴承的支反力都有较大影响；对于三轴上四轴承的支承刚度而言，中间两轴承即轴承9和轴承10对三轴上各支反力都有较大影响。
因此，调整某轴承支反力首先是考虑到该轴承本身的支承刚度，除此之外对整个系统而言影响较大的支承刚度有轴承3、轴承6、轴承9、轴承10；对于轴承1和轴承2的支反力而言，它们对另外9个轴承的支承刚度都不敏感，其中轴承2的支承刚度对两者影响大于轴承1。
结合各轴承支反力的大小发现，本身支反力大的轴承对各支承刚度的灵敏度也相对较大。从能量的角度出发来看，在某些设计参数变化之后能量大的轴承能量变化率也较大，这同之前扭转方向上灵敏度结论相同。而不同之处在于弯曲方向上，各轴承支反力还和同一轴上各质点之间力的相互制约相关，这种情况下除了本身支承刚度对自身支反力影响较大还需要找出系统中对其他轴承支反力影响较大的轴承支承刚度。
3.6. 轴承支反力对各点质量灵敏度
除了上述因素，也对各点质量对轴承支反力的影响进行了分析，其结果如图 8所示。
[image: ]
[bookmark: _Ref362600173]图 8各轴承支反力对各点质量灵敏度
Fig.8 The sensitivity of bearing reaction force with respect to mass
根据图 8以某一轴承支反力对各点质量的灵敏度为例发现，对各支反力影响较大的质量点包括m1、m2、m3、m4、ms1、ms2以及三轴上从m32到m42的各点质量。这同各质量点惯量对扭转力矩的影响规律类似。以某一质量为例研究对各支反力的影响发现，影响最大的支反力有轴承3、轴承4、轴承5、轴承6、轴承7、轴承10、轴承11，且各质量的规律类似。
因此，为改变各轴承支反力调整各点质量的规律和扭转方向的规律类似。改变质量/惯量参数同时对扭转方向的力矩和弯曲方向的力都能起到较大作用。
4. 结论
本文以某样机系统为研究对象，建立了包含弯曲和扭转方向自由度的动力学模型，并考虑两个方向的耦合作用。通过拉格朗日法建立多自由度动力学方程组，并采用直接求导法获得灵敏度方程组，分别从横向和纵向分析轴段附加扭转力矩和轴承支反力对刚度和质量/惯量的灵敏度，结论如下：
1. 考虑了轴、轴承和齿轮弯曲变形的弯扭耦合系统计算出来的附加扭转力矩对设计参数灵敏度与纯扭模型大小排序规律类似，但是由于弯曲方向上考虑为弹性以后的耦合作用，一部分能量分配到弯曲方向上造成弯扭耦合模型的灵敏度数值略小于相对应纯扭模型的数值。
1. 影响附加扭转力矩对扭转刚度灵敏度主要因素有两点：其一是某一轴上是否存在扭转刚度明显小的轴段；其二，该轴段是否具有较大附加扭转力矩。
1. 附加扭转力矩对各质量点惯量的灵敏度和轴承支反力对各点质量的灵敏度规律类似，本身的力/力矩大，其对同一质量/惯量参数灵敏度较大；从本文来看对某一轴段附加扭转力矩/轴承支反力影响大的质量点位于输入和输出附近的各质量点。
1. 从各轴承支反力对各轴承支承刚度的灵敏度来看，影响最大的首先是各轴承本身的支承刚度；其次由于同一轴上各点在弯曲方向上的力互相作用，因此需要找出对整个系统各轴承支反力影响最大的那几个轴承支承刚度，如本文系统中的轴承3、轴承6、轴承9、轴承10的支承刚度。
1. 从能量的角度来看，能量大的各轴段（扭转方向附加扭转力矩）或轴承（弯曲方向支反力）对某一设计参数的灵敏度也越大。
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Response sensitivity of the linear vibration of the gear system of the vehicle transmission
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[bookmark: OLE_LINK11][bookmark: OLE_LINK10]Abstract: The transmission system of vehicle what’s input source is the torque of engine are studied. The dynamic model is built by using lumped parameter method considered coupled effect of bending and torsional. The response sensitivity equations derived from the dynamic equations are proposed by the direct derivation method. Then, the solutions of the response sensitivity equations are turned into the sensitivity of actual physical quantities such as additional torque and reaction force of bearing with respect to the design parameters. Finally, the solutions of dynamic equations and response sensitivity equations are achieved by fixed-step RK4. Some useful laws are achieved by comparing different results of sensitivity equations. The sensitivity of coupled effect model of bending and torsional makes some adjustment when comparing previous model. There is some relation between the vibration energy of the location place and the sensitivity of the force with respect to design parameters. The bigger vibration energy means the bigger value of sensitivity. The sensitivity result is meaningful for modification of structure and optimization of parameters.
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