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电驱传动高速端齿轮系啸叫机理及优化设计

葛海龙， 赵治国， 陈志鑫
（同济大学 汽车学院，上海 201804）

摘要：为解决高速电驱传动系统的齿轮啸叫问题，在传统齿

轮修形方式的基础上，基于传动系统动态啮合刚度计算，探

讨了电驱传动高速端齿轮系振动响应分析及结构优化设计

方法。首先，将高速端齿轮系离散为齿轮副单元和轴段单元

并进一步耦合轴承—壳体单元，给出了对应单元的动力学方

程，建立了系统动力学模型；其次，推导了动态啮合刚度数学

模型，以齿轮副传递误差和动态啮合刚度乘积作为激励力，

求解了系统扭转振动响应；之后，结合某电驱传动系统，开展

了振动响应仿真并与实测结果进行对比，验证了系统动力学

模型及基于动态啮合刚度求解振动响应的有效性；最后，研

究了不同齿轮副布局形式及零件结构对动态啮合刚度和传

递误差的影响，制定了结构优化方案并对优化前后实测结果

进行比较。结果表明，优化后高速端齿轮系振动响应明显下

降，齿轮啸叫问题得到有效改善。研究结果可为电驱传动齿

轮系统的优化设计提供思路。

关键词：电驱传动系统；高速端齿轮；动力学模型；动态啮合

刚度；传递误差；扭转振动；结构优化
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Mechanism and Optimal Design of High-
Speed Stage Gear Whine of Electric 
Drive Transmission

GE　Hailong， ZHAO　Zhiguo， CHEN　Zhixin
（School of Automotive Studies， Tongji University， Shanghai 
201804， China）

Abstract：To solve the gear whine problem of the high-

speed electric drive transmission system， the vibration 
response analysis and structural optimization design method 
of high-speed stage gear system of electric drive transmission 
were discussed based on the traditional method of the gear 
modification and the dynamic meshing stiffness calculation 
of transmission system. First， the high-speed stage gear 
system was divided into the gear pair unit and the discrete 

shaft unit， and the bearing-housing unit was coupled. The 
modularized equations of motion for the corresponding units 
were built and the system dynamic model was established. 
Then， the mathematical model of dynamic meshing stiffness 
was deduced and vibration response was calculated under 
the exciting force which was the product of transmission 
error and dynamic meshing stiffness. Afterwards， based on 
an electric drive transmission system， a comparative analysis 
of vibration response simulation result and test result was 
conducted， and the validity of system dynamic model and the 
vibration response analysis through dynamic meshing 
stiffness were verified. Finally， with the change of different 
layout forms and component structure， the influence of 
different gear pair layouts and component structures on the 
dynamic meshing stiffness and transmission error were 
studied. The structural optimization scheme was made and 
test result of before and after optimization were compared. 
The results show that the optimized scheme vibration 
response of high-speed stage gear system drops significantly 
and the problem of gear whine is effectively improved. The 
research can provide new idea for the design of electric 
transmission gear systems.

Keywords：electric drive transmission system；high-speed 
stage gear；dynamic model；dynamic meshing stiffness；
transmission error； torsional vibration； structural 

optimization 

高速电驱传动系统噪声主要表现为齿轮啮合所

产生的高频啸叫，由于纯电动汽车没有内燃机工作

噪声的掩蔽，因此啸叫这种高频单调噪声在很多工

况下表现较为明显［1］。鉴于此，研究高速电驱传动

系统扭转振动响应特性以改善齿轮啸叫问题，对于

纯电动汽车NVH（噪声、振动与声振粗糙度）性能的
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提升具有重要意义。

对于齿轮副或传动系统振动响应分析，诸多学

者进行了大量研究。He等［2］建立了考虑齿轮偏心的

两级齿轮副动力学模型，并且得到了偏心齿轮在扭

转和横摆方向的响应。Hua等［3］基于有限元理论建

立了齿轮—轴—轴承系统动力学模型，研究了结构

设计变化对齿轮动力学动态特性的影响。Han等［4］

建立了计及摩擦和时变啮合刚度的动力学模型，给

出了两者相互作用下的齿轮副动态响应。Xiao等［5］

采用齿轮副动力学模型，分析了齿根裂纹对系统振

动响应的影响。由以上分析可知齿轮副啮合产生的

激励力形成系统振动的源头，因此如何减小激励力

来改善齿轮啸叫成为众多学者的研究对象。葛敏

等［6］针对复合行星排结构的混合动力变速箱，通过

齿轮修形优化齿轮振动及啸叫噪声品质，使齿轮啸

叫声压降至目标值。肖将等［7］为改善驱动桥中的齿

轮啸叫现象，提出了一种综合考虑传动总成结构刚

性的动态响应分析方法，通过传递误差和结构传递

路径优化实现了噪声的显著降低。Kubo等［8］将系统

激励力归纳为齿轮副传递误差和轮齿时变啮合刚度

乘积，使参数时变动力学方程定常化，为振动响应的

求解提供了新思路。Yin等［9］和Bai等［10］从齿轮副本

体着手，分析了齿轮齿形偏差和齿面微观形貌对齿

轮副动力学特性的影响。彭卓凯等［11］等围绕某混合

动力系统齿轮啸叫展开研究，对接触斑点仿真模型

和测试结果进行对标，并据此制定齿轮修形参数，通

过试验说明齿轮啸叫噪声得到降低。可见，虽然齿

轮动力学建模及求解方法已有较为充分研究，但具

体到高速电驱传动系统，如何根据纯电动汽车新的

使用环境建立齿轮系统动力学模型并快速求解振动

响应以减轻齿轮啸叫现象的工作尚有所欠缺。

在前人经验基础上，本文结合高速电驱传动系

统工作特点进行分析。考虑到电机转矩波动较小，高

速端齿轮副已对动平衡进行有效控制，齿轮副啮合侧

隙引起的敲击等问题可通过控制策略优化得到较好

解决，且齿轮啮合过程中齿面间摩擦力相较于啮合力

很小，因此，文中忽略齿轮副啮合侧隙及摩擦力等非

线性因素影响，仅针对由内部激励所引起的齿轮啸叫

问题展开研究。首先，以电驱两级传动中高速端齿轮

系为研究对象，通过集中质量法与有限元法的联合使

用，获得齿轮副等单元的动力学方程，根据位移连续

条件和力平衡条件，建立系统动力学模型。与多数针

对轮齿本体动态啮合刚度的研究不同，基于以上系统

动力学模型推导了动态啮合刚度数学模型，实现了不

同频率下动态啮合刚度的分析及振动响应在频域上

的快速求解，并把传动系统中齿轮副、轴、轴承及壳体

等纳入考虑范畴，以更好表征系统动态特性；然后，将

齿轮副传递误差和动态啮合刚度乘积作为激励力，求

解系统振动响应。再者，结合某电驱传动系统参数，

对比分析振动响应仿真结果与实测结果，验证了所建

立动力学模型及基于动态啮合刚度进行求解方法的

有效性；最后，研究了动态啮合刚度及齿轮副传递误

差随不同齿轮副布局形式及零件结构的变化规律以

制定结构优化方案，通过对比优化前后实测结果，可

知优化方案振动响应及声压明显减小。此外，使用类

似的方法对低速端齿轮副布局形式进行研究，发现主

减速齿轮相对差速器壳体居中布置时，系统振动响应

和对应阶次声压相对更小，同时因篇幅所限，本文对

此不做讨论。

1 电驱传动高速端齿轮系动力学模型

电驱传动系统结构如图 1 所示，包括两级斜齿

轮副、轴系、轴承及壳体。

根据各零件结构特征，齿轮副和传动轴采用集

中质量法进行建模，壳体则以有限元法获得其动力

学模型，然后通过轴承动力学参数对其进行连接，如

图2所示，图中 c1i和 cni分别为第1个和第n个轴承内

圈和传动轴间的阻尼，k1i和 kni分别为第1个和第n个

轴承内圈和传动轴间的刚度，其中 i指轴承内圈。c1o

和 cno分别为第 1个和第 n个轴承外圈和壳体间的阻

图1　电驱传动系统结构

Fig. 1　Structure of electric drive transmission sys⁃
tem
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尼，k1o和kno分别为第1个和第n个轴承外圈和壳体间

的刚度，其中 o指轴承外圈。根据受力分析及节点

间物理关系，建立高速端齿轮系动力学模型。

1. 1　齿轮副单元动力学模型　

电驱传动系统高速端斜齿轮副全自由度动力学

模型如图 3 所示，主动轮绕 z 轴逆时针转动且为右

旋。其中，rbp 和 rbw 分别为主动轮和从动轮基圆半

径，βb为基圆螺旋角，规定右旋取正，左旋取负，eg为

齿轮副传递误差。考虑到电驱传动系统齿轮副采用

细高齿设计且齿宽较大，重合度较高，啮合刚度波动

较小，且本文是针对传动系统动态啮合刚度进行分

析而非轮齿本体，因此将啮合刚度定义为常数并取

其均值km，啮合阻尼 cm计算如式（1）所示：

cm = 2ξg
kmr 2

p r 2
w Ipz Iwz

r 2
p Iwz + r 2

w Ipz
（1）

式中：ξg为啮合阻尼比；Ipz和Iwz分别为主、从动轮绕z轴
的转动惯量；rp和rw分别为主、从动轮分度圆半径。

定义齿轮副啮合节点在各自由度上位移列向量为

ug =[ xp，yp，zp，θpx，θpy，θpz，xw，yw，zw，θwx，θwy，θwz ]T。

式中，xp、yp和xw、yw分别为主、从动轮横向位移；zp、zw

分别为主、从动轮轴向位移；θpx、θpy和θwx、θwy分别为主、

从动轮摆动转角；θpz和θwz分别为主、从动轮扭转转角。

为建立啮合线与坐标系各方向间关系，规定y轴
正方向与啮合面夹角为ϕ并投影到Oxy平面（图4）。

根据几何关系，角ϕ取值如式（2）所示：

ϕ = α - η （2）

式中：α为齿轮副啮合角；η为从动轮相对主动轮的

安装相位角。齿轮副啮合过程中齿面相互接触并产

生弹性变形，假定该弹性变形全部由啮合线方向上

的相对位移转化得到，则齿轮副在啮合线上的相对

位移 spw计算如式（3）所示：

spw =[( xp - xw ) sin ϕ +( xp - xw ) cos ϕ +
( rpθpz + rwθwz ) ] cos βb +[( zp - zw )-
( rpθpx + rwθwx ) sin ϕ -( rpθpy +
rwθwy ) cos ϕ ] sin βb - eg （3）

不考虑齿轮副啮合侧隙及啮合摩擦力变化等，

根据牛顿第二定律，可得该齿轮副单元的动力学方

程，如式（4）所示：

ì

í

î

ï

ï

ï

ï

ï

ï

ï

ï

ï
ïï
ï

ï

ï

ï

ï

ï

ï

ï

ï

ï

ï

ï

ï

ï

ï

ï

ï

ï
ïï
ï
ï

ï

ï

ï

ï

ï

ï

ï

mp ẍp+cm ṡpw sin ϕ cos βb+km spw sin ϕ cos βb=0
mp ÿp+cm ṡpw cos ϕ cos βb+km spw cos ϕ cos βb=0
mp z̈p+cm ṡpw sin βb+km spw sin βb=0
Ipxθ̈px-cm ṡpwrbp sin ϕ sin βb-km spwrbp sin ϕ sin βb=0
Ipyθ̈py-cm ṡpwrbp cos ϕ sin βb-km spwrbp cos ϕ sin βb=0
Ipzθ̈pz+cm ṡpwrbp cos βb+km spwrbp cos βb=0
mw ẍw-cm ṡpw sin ϕ cos βb-km spw sin ϕ cos βb=0
mw ÿw-cm ṡpw cos ϕ cos βb-km spw cos ϕ cos βb=0
mw z̈w-cm ṡpw sin βb-km spw sin βb=0
Iwxθ̈wx-cm ṡpwrbw sin ϕ sin βb-km spwrbw sin ϕ sin βb=0
Iwyθ̈wy-cm ṡpwrbw cos ϕ sin βb-kw spwrbw cos ϕ sin βb=0
Iwzθ̈wz+cm ṡpwrbw cos βb+km spwrbw cos βb=0

（4）

式中：mp 和 mw 分别为主、从动轮质量；Ipx、Ipy 及 Iwx、

Iwy分别为主、从动轮绕x轴和y轴的转动惯量。

图2　齿轴系统与壳体耦合示意

Fig. 2　Diagram of coupled connection between gear 
shaft system and housing

图3　斜齿轮副三维动力学模型

Fig. 3　Three-dimensional dynamic model of helical 
gear pair

图4　各角度间关系示意

Fig. 4　Diagram of relationship among angles
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将以上运动微分方程整理成矩阵形式，为

Mg üg +Cg ( u̇g - ė )+Kg (ug - e )= 0
（5）

式中：Mg 为齿轮副单元质量矩阵；Cg 为齿轮副单元

阻尼矩阵；Kg 为齿轮副单元刚度矩阵；e和 ė分别为

传递误差在各自由度上的位移及速度列向量。

把传递误差项整理为激振力形式，则最终齿轮

副单元动力学方程如式（6）所示：

ì
í
î

Mg üg +Cg u̇g +Kgug =FTE

FTE =Cg ė+Kge

（6）

式中：FTE 为传递误差引起的激振力，用以说明齿轮

副单元内部激励源由传递误差所引起。

1. 2　轴段单元动力学模型　

电驱传动系统为单档传动且受制于整车空间，

轴类零件长度较小但轴径较大，剪切变形不能忽略，

因此采用 Timoshenko 梁单元建立轴段单元动力学

方程。取一段轴，其两节点在各自由度上位移列向

量 为 us =
[ xs1，ys1，zs1，θsx1，θsy1，θsz1，xs2，ys2，zs2，θsx2，θsy2，θsz2 ]T

其如图 5 所示。其中 xs1、ys1、zs1 和 xs2、ys2、zs2 分别为

两节点沿坐标方向的位移，θsx1、θsy1、θsz1 和 θsx2、θsy2、

θsz3分别为两节点所在截面绕坐标轴的转角。

考虑节点间耦合作用，可得一致质量矩阵Ms及

刚度矩阵Ks，分别如式（7）和式（8）所示：

Ms = ρAl
6

é
ë
êêêê

ù
û
úúúúMs11 Ms12

Ms21 M s22
（7）

式中：Ms22 =Ms11；Ms21 =Ms12。

Ks = é
ë
êêêê ù

û
úúúúKs11 Ks12

Ks21 Ks22
（8）

式中：Ks21 =K T
s12。关于Ms11、Ms12、Ks11、Ks12 及Ks22 等

分块矩阵计算过程见文献［12］。工程中常用

Rayleigh 阻尼定义阻尼矩阵，据此轴段单元阻尼矩

阵Cs可表示为

Cs = α0Ms + α1Ks （9）

式中：α0为质量比例系数；α1为刚度比例系数。轴段

单元动力学方程如式（10）所示：

Ms üs +Cs u̇s +Ksus = 0 （10）

1. 3　轴承—壳体单元动力学模型　

轴承相对于传动系统其他部件质量要小很多，

因此忽略轴承质量并将其作为弹簧阻尼单元处理。

对于滚动轴承，采用内外两节点进行建模，分别表示

内外圈几何中心，并对应与轴和壳体连接（图6）。

由此可得轴承刚度矩阵如式（11）所示：

Kb = é
ë
êêêê ù

û
úúúúKb11 Kb12

Kb21 Kb22
（11）

式中：Kb22 =Kb11；Kb12 =-Kb11；Kb21 =Kb12。

轴承工作时各方向刚度随时间产生变化［13］，由

于本文将轴承作为连接部件进行动力学建模，为简

化计算不考虑轴承刚度时变性，且各自由度位移间

耦合项数值较小，所以仅保留对角线上主要刚度项，

则轴承单节点刚度矩阵如式（12）所示：

Kb11 = diag [ kx，ky，kz，kθx，kθy，0 ]
（12）

式中：kx、ky为径向刚度；kz为轴向刚度；kθx 和 kθy分别

为绕 x轴和 y轴的刚度。同样采用Rayleigh 阻尼表

示其阻尼矩阵，如式（13）所示，其结构形式与刚度矩

阵相同。

Cb = α1Kb （13）

式中：α1 为刚度比例系数。轴承单元动力学方程如

式（14）所示：

Cb u̇b +Kbub = 0 （14）

式中：ub为轴承内节点在各自由度上位移列向量。

壳体为复杂弹性体，采用有限元法建立其动力

图5　轴段单元动力学模型

Fig. 5　Dynamic model of shaft unit

图6　轴承动力学模型

Fig. 6　Dynamic model of bearing
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学模型，网格类型为四节点四面体单元，包含

327 523个节点，原材料为铝。为实现壳体动力学模

型与轴承节点的匹配，在有限元模型轴承中心孔处

建立节点并定义为主节点，壳体轴承座孔面上节点

为从节点，如图7所示。

通过刚性耦合把从节点转换至主节点，实现壳

体与传动系统的矩阵组装［14］。据此获得高速端齿轮

副对应壳体的质量矩阵和刚度矩阵，结构分别如式

（15）和式（16）所示：

Mh =
é

ë

ê

ê

ê

ê
êê
ê

ê

ê

ê ù

û

ú

ú

ú
úú
ú

ú

úMh11 Mh12 Mh13 Mh14

Mh22 Mh23 Mh24

Mh33 Mh34

Mh44

（15）

Kh =
é

ë

ê

ê

ê

ê
êê
ê

ê

ê

ê ù

û

ú

ú

ú
úú
ú

ú

úKh11 Kh12 Kh13 Kh14

Kh22 Kh23 Kh24

Kh33 Kh34

Kh44

（16）

壳体阻尼矩阵Ch与刚度矩阵Kh结构相似，则轴

承—壳体单元动力学方程如式（17）所示：

Mh üh +Ch u̇h +Khuh = 0
（17）

式中：uh为壳体主节点在各自由度上位移列向量。

1. 4　系统动力学方程　

在各单元动力学模型建立后，根据传动系统各

部分间连接关系并基于位移连续条件和力平衡条件

可获得系统动力学方程，如式（18）所示：

Mü( t )+Cu̇( t )+Ku( t )=FTE ( t )
（18）

式中：M为系统质量矩阵；C为系统阻尼矩阵；K为

系统刚度矩阵；u为所有节点在各自由度上位移列向

量；FTE仅在齿轮副单元各自由度具有数值。由于各

单元均采用比例阻尼，因此M、C和K结构相同。以

刚度矩阵K为例，其结构形式如式（19）所示：

K=

é

ë

ê

ê

ê

ê

ê
êê
ê
ê

ê

ê

ê

ê

ê ù

û
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ú

ú

ú
úúú
ú

ú

ú
Kg +Ks Ksg

Kgs Ks Ksb

Kbs Ks +Kb

Kb +Kh Kbh

Khb Kh

  

（19）

式中：下角标g、s、b和h分别表示齿轮副、轴、轴承及

壳体。

2 传动系统动态啮合刚度及振动响应
求解 

2. 1　传动系统动态啮合刚度定义　

传动系统动态啮合刚度是指齿轮副在正常的工

作状态下传动系统所表现出的综合刚度，不仅针对

轮齿本体，同时包含轴系等零件。考虑到传动系统

各零件的特征，当齿轮副啮合频率变化时，系统动态

刚度也随之改变。考虑到齿轮副扭转方向，不同啮

合频率下相同啮合力所产生的扭转角度不同。因

此，可将动态啮合刚度定义为齿轮副啮合平面内施

加单位幅值激励力对应产生的动态位移，由主、从动

轮及其对应侧零件共同决定，如式（20）所示：

kv ( ω )= 1
c ( ω )p + c ( ω ) w

（20）

式中：kv ( ω )为动态啮合刚度；c ( ω )p、c ( ω )w 分别为

主、从动轮扭转柔度；ω为齿轮副啮合频率。

2. 2　动态啮合刚度求解　

考虑到传递误差引起的激振力及其响应均具有

周期性变化，因此可转换到频域进行分析，将式（18）
表达为频域形式，如式（21）所示：

Mü( ω )+Cu̇( ω )+Ku( ω )=FTE ( ω ) （21）

由于仅针对齿轮啸叫开展分析，忽略齿轮副啮

合侧隙及摩擦力等非线性因素，可将系统动力学方

程近似做线性化处理。因此，如将简谐激振力 f施加

在系统动力学模型中，所产生的响应 x必然也是同

频率的谐振动，如式（22）所示：

c( ω )= x ( ω )
f ( ω ) （22）

在齿轮副啮合平面内施加单位幅值简谐激振力

f ( ω )，利用式（23）对系统动力学方程进行模态坐标

转换。
u=φq （23）

式中：φ为模态矩阵；q为模态坐标。方程解耦后

可得

图7　壳体有限元动力学模型

Fig. 7　Finite element dynamic model of housing
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diag [ MN ] q̈+ diag [CN ] q̇+ diag [ KN ] q=φT fg

（24）

式中：MN 为模态质量矩阵；CN 为模态阻尼矩阵；KN

为模态刚度矩阵；φT 为模态矩阵的转置矩阵；fg 为

f ( ω )分解至齿轮副单元各自由度形成的激励力列

向量。求解物理坐标下的振动响应如式（25）所示：

u( ω )=φφTV ( ω ) （25）

式中：u( ω )=[ ⋯，uθpz，⋯uθwz，⋯ ]T，uθpz 和 uθwz 分别为

物理坐标下主、从动轮在扭转方向的响应；V ( ω )=
[ ⋯，Vθpz，⋯Vθwz，⋯ ]T，Vθpz 和 Vθwz 分别为模态坐标

下主、从动轮在扭转方向的响应。其中，V i ( ω )（i为
不同单元对应的各自由度）的幅值AVi

和相位Aψi
分

别如式（26）所示：

ì

í

î

ï
ïï
ï
ï
ï

ï
ïï
ï
ï
ï

AVi
= 1

mpi ( ω2
i - ω2 )2 +( ωδi )2

Aψi
= tan-1 ωδi

ω2
i - ω2

（26）

式中：mpi 为第 i 阶模态质量；ωi 为第 i 阶固有频率；

δi = cpi mpi，cpi 为第 i阶模态阻尼。由于齿轮副啮合

平面内为单位简谐激振力，因此主、从动轮扭转柔度

值为

ì
í
î

c( ω )p = uθpzrbp cos βb

c( ω )w = uθwzrbw cos βb
（27）

根据式（20），可得齿轮副动态啮合刚度为

kv ( ω )。
2. 3　系统振动响应求解　

将齿轮副传递误差与动态啮合刚度乘积作为激

励力，求解系统动力学方程。对传递误差进行傅里

叶变换，基频部分对应为egb，则齿轮副基频对应动态

啮合力如式（28）所示：

FTE ( ω )= kv ( ω )egb （28）

把动态啮合力分解至齿轮副单元各方向形成激

振力列向量，求解所得振动响应列向量对应壳体主

节点的数值即为轴承座孔在各自由度上的响应。

3 齿轮系统振动特性分析及试验验证

3. 1　模型验证　

以某电驱传动系统为例，对其进行整车NVH测

试，加速度传感器和声压计布置位置如图 8 所示。

基于本文方法分析的仿真结果与实测结果进行对

比，以验证系统动力学模型及求解方法的有效性。

在半消声实验室中，维持整车油门开度不变以

确保电机扭矩保持稳定，同时使转速随扭矩逐渐升

高。采用噪声测试软件对电机和齿轮副分别进行阶

次分析，可以得到不同零件声压阶次切片和振动响

应阶次切片，高速端齿轮副对应的26阶测试结果如

图 9 所示。根据整车主观评价结果，26 阶噪声在

5 000~7 500 r·min-1内存在抱怨，由声压切片结果

可以看出在 4 300~7 600 r·min-1范围内，26阶噪声

对应峰值较多且大于 35 dB，与整车抱怨转速段一

致。结合振动响应阶次切片结果可知，转速在

5 000 r·min-1 时存在突增，并且对应于 5 000~
8 000 r·min-1区间，振动响应峰值较大且变化剧烈，

因此判断26阶啸叫抱怨由此引起。

图8　传感器位置示意

Fig. 8　Diagram of senor positions

图9　26阶声压阶次切片及振动响应阶次切片测试

Fig. 9　Sound pressure and vibration response test result of 26 order cuts
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利用MATLAB软件编程计算表1所示高速端齿

轮副传递误差及傅里叶变换后前6阶的幅值及相位，

如图10所示。可知，传递误差峰峰值为0. 105 5 μm，

其对应幅值及相位分别为0. 031 2 μm和55. 601 9°。
根据动态啮合刚度定义采用MATLAB软件编

程求解，主、从动轮柔度及相位如图11所示，动态啮

合刚度结果如图12所示，输入轴轴承座孔处26阶振

动响应仿真结果与实测结果对比情况如图13所示，

两者峰值的统计结果如表2所示。

由对比结果可以看出，仿真与实测响应曲线变

化趋势较为一致，两者峰值的相对误差均在10%以

内，且峰值对应转速点一致性较好，说明了本文方法

的有效性。同时可见峰值间仍存在一定程度的相对

误差，这是由于仿真时各单元均采用Rayleigh 阻尼

进行处理，与实际情况有所不同。

3. 2　齿轮副布局形式影响分析　

根据本文方法分析电驱传动系统布局形式及零

件结构特征对齿轮副传递误差和动态啮合刚度两因

子的影响，以预测振动响应趋势并进行优化。

图 14 所示为高速端齿轮副在轴上的不同布局

形式，布局形式1齿轮副相对输入轴居左布置，即当

前布置方案。布局形式 2和布局形式 3的齿轮副相

对于输入轴分别为居右布置和居中布置。然后采用

前文方法进行分析，获得不同布局形式对应的传递

误差和动态啮合刚度，如图15所示。

可以看出，不同布局形式的传递误差在扭矩小

于 150 N·m时相差很小，大于 150 N·m后差别逐渐

增大。而布局形式1的动态啮合刚度相较于布局形

式 2和布局形式 3则明显较小。根据两因子的变化

趋势，可以预估布局形式1的系统振动响应较小。

3. 3　轴结构特征影响分析　

以布局形式 1 为基础对轴结构特征进行分析，

考虑到图 16中标出的轴段与其他零件不存在配合

关系，设计优化相对较易，且通过校核强度发现安全

系数较高，因此考察该轴段在不同直径时对传递误

差和动态啮合刚度的影响。具体地，把轴段直径从

当前方案的 30 mm分别调整为 25 mm和 35 mm，并

得到对应的仿真结果，如图17所示。

由图17可知，轴段直径为25 mm时低频段动态

啮合刚度下降明显，高频段则略微升高。轴段直径

为 35 mm 时动态啮合刚度相对于当前方案明显增

加。而传递误差在 180 N·m内三者相差较小，由此

可预测该轴段直径调整为 25 mm 振动响应相对

较小。

3. 4　试验分析验证　

综上分析确定优化方案，将输入轴上述轴段直

径调整为 25 mm后进行样件加工，然后搭载耐久试

验并顺利通过考核。同时，按照前文NVH测试所定

表1　高速端齿轮副参数

Tab. 1　Gear parameters of high-speed stage gear pair

齿轮副

主动轮
从动轮
齿轮副
主动轮
从动轮

齿数

26
75

模数/mm

1. 41

旋向

右
左

基圆螺旋角/（°）

24. 33

基圆直径/mm

37. 806
109. 055

啮合角/（°）

20

齿宽/mm

34
32

安装相位角/（°）

12

质量/kg

0. 35
1. 29

夹角/（°）

8

绕x和y轴的
转动惯量/（kg·m2）

6. 99×10-5

7. 26×10-5

啮合刚度/（N·m-1）

7×108

绕z轴转
动惯量/
（kg·m2）

0. 001
0. 003

图10　高速端齿轮副传递误差

Fig. 10　Transmission error of high-speed stage gear 
pair
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义工况得到优化后 26 阶振动响应阶次切片和声压

阶次切片测试结果，并将其与优化前结果进行对比， 如图18所示。

图11　主、从动轮扭转方向柔度及相位

Fig. 11　Compliance and phase of driving and driven gear in the torsion direction

图12　动态啮合刚度

Fig. 12　Dynamic meshing stiffness
图13　振动响应仿真与实测结果对比

Fig. 13　Comparison of vibration response between 
simulation and test result

表2　振动响应峰值仿真与实测结果对比

Tab. 2　Comparison of vibration response peak value between simulation and test result

峰值序号

1
2
3
4
5
6
7
8

实测结果/
（m·s-2）

2. 089
3. 716
6. 412
6. 579

13. 762
16. 206
17. 564
18. 861

仿真结果/
（m·s-2））

1. 945
3. 939
6. 639
6. 308
13. 004
16. 811
16. 671
19. 566

相对误差/%

6. 89
6. 00
3. 54
4. 12
5. 51
3. 73
5. 08
3. 74

图14　不同布局形式示意

Fig. 14　Diagram of different layout forms

1616



第 10 期 葛海龙，等：电驱传动高速端齿轮系啸叫机理及优化设计

图15　不同布局形式的动态啮合刚度和振动响应

Fig. 15　Transmission error and dynamic meshing stiffness of different layout forms

图16　不同轴段直径示意

Fig. 16　Diagram of different shaft segment diameters

图17　不同轴段直径下传递误差和动态啮合刚度

Fig. 17　Transmission error and dynamic meshing stiffness of different shaft diameters

图18　优化前后26阶振动响应阶次切片和声压阶次切片测试结果对比

Fig. 18　Comparison of vibration response and sound pressure test result of 26 order cuts before and after 
optimization
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可以得知，优化后 26 阶振动响应在 4 000~
8 000 r·min-1内降幅较大，变化趋势较为平缓。同

时分析声压阶次切片结果，发现26阶齿轮啸叫噪声

均有不同幅度下降，最大值由 36. 09 dB 下降至

30. 51 dB，降幅达到15. 46%，无明显峰值出现，且整

车主观评价认为NVH性能提升明显。说明齿轮啸

叫改善较为明显，验证了基于动态啮合刚度进行系

统及零件结构改进设计的有效性。

4 结论 

（1）针对电驱传动系统齿轮啸叫问题，在传统齿

轮修形方法的基础上探究了以传动系统动态啮合刚

度为设计目标的齿轮副系统结构优化设计方法。以

高速端齿轮系为例，给出了齿轮副、轴、轴承及壳体

等单元动力学方程，建立了适用于电驱传动系统工

作环境及齿轮设计特点的系统动力学模型。

（2）推导了计及传动系统各零件的动态啮合刚

度数学模型，以齿轮副传递误差和动态啮合刚度乘

积作为激励力，实现了振动响应在频域上的快速求

解。结合某电驱传动系统参数，对比分析仿真结果

与实测结果，验证了齿轮副动力学模型及振动响应

求解方法的有效性。

（3）通过研究不同齿轮副布局形式及零件结构

特征对传动系统动态啮合刚度及齿轮副传递误差的

影响规律以确定齿轮副结构优化方案，分析了优化

前后实测数据。结果表明，优化后系统振动响应明

显降低，并有效改善了齿轮啸叫问题，可为电驱传动

系统的设计提供新方法。
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