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电动汽车行星变速器振动特性分析与优化
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摘要： 以某电动汽车行星齿轮变速器为例开展振动特性研究，运用多体动力学方法建立变速器系统

动力学模型，从内部激励的角度分析行星级齿轮副的振动状态；运用正交试验的方法确定了齿轮微观

修形最佳方案；通过优化对比可知，修形后的齿轮改善了轮齿的啮合状态，明显降低了系统的声振响

应，为变速器振动、噪声与声振粗糙度（ＮＶＨ）优化设计提供借鉴。
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　 　 不同于传统燃油车，电动汽车的变速器可以

更好地控制电机处于经济性最高的区间，电动汽

车直接将变速器连接至驱动电机上，一般布置在

车轮附近，在没有发动机的遮盖下，电动汽车变速

器噪声更为突出，因此，需要保障变速器传动系统

的传动精度，降低振幅与寿命损伤［１－２］ 以减小

噪声。
邢宏福等［３］以斜齿轮作为研究目标，基于一

种螺旋线修形结合齿廓修形的优化方案实现齿轮

的优化改进。 游宇等［４］为改善传动系统运行平

稳性，分析从动轮在不同负载下传递误差的规律。
孙刚等［５］建立动力学模型以分析多工况时传动

系统的动力学性能与汽车关键部件的动态作用。
Ｓáｎｃｈｅｚ等［６］研究了载荷分配和传动误差的影响

因素包含齿轮数量长度等，并对齿轮接触情况进

行载荷作用下的分析。 Ｚｈｏｕ 等［７］通过建立时变

网格刚度的数学模型，结合遗传算法优化齿廓修

形，改善传动误差。 Ｘｉａｏ 等［８］利用传动系统的固

有特性建立时变参数的行星轮模型，研究传动部

件的啮合动态，分析轴承刚度对传动系统动态特

性的影响。 邢彬等［９］应用准静态分析法，分析不

同的齿向修形量对齿轮啮合综合刚度和齿向载荷

分布的影响规律。 Ｙｕｅ Ｇ Ｐ 等［１０］采用多体动力

学的方法对传动系统的噪声进行仿真，并从宏观
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和微观的角度对齿轮进行改善。
本文通过建立变速器动力学分析模型，研究

行星轮系动态激励情况，探讨并确定齿轮修形的

最佳优化结果，分析啮合特性和振动特性，为变速

器 ＮＶＨ（振动、噪声与声振粗糙度）性能的提升提

供理论和实验基础。

１　 动力学分析模型的建立

通过设计图纸布局以及各项相关参数的设

定，实施齿轮、轴和轴承的建模，在对轴实施建模

时简化一些不影响分析结果的微小特征，导入柔

性体与传动系统相连，建成整体的变速器动力学

模型。
基于 ＭＡＳＴＡ 软件建立变速器传动系模型，

并导入行星架、壳体的几何模型及其对应的刚度

矩阵、质量矩阵和凝聚节点位置信息，根据凝聚节

点位置信息装配变速箱的整体动力学模型，包括

参考轴系、齿轮传动系及轴承、离合器、制动器、箱
体等部件。 各啮合副齿轮基本参数如表 １ 所示。
以 ２Ｚ－Ｘ型行星齿轮传动为例，将内齿圈固定，以
太阳轮作为输入，行星架作为输出，系统功率流路

线为：太阳轮－行星轮－行星架。
传动系统中，太阳轮置于行星架内部，可活动

式行星轮装配在行星架上，齿圈位于行星架外部，
电机和太阳轮之间固定联接，以行星架的左端作

为输出，传递至下一组齿轮副。 制动器在齿圈和

壳体之间，离合器控制着齿圈和行星架的接合和

分离。
其工作原理：
一挡：制动器接合，离合器分离，齿圈被固定。

电机动力输入太阳轮，之后从行星架输出，传动比

为 １＋α（α 为齿圈齿数与太阳齿轮数之比），此时

行星轮自由度是 ２，其他啮合齿轮自由度为 １。
二挡：制动器分离，离合器接合，齿圈和行星

架固定。 此时动力由整体直接输出，传动比为 １，
此时啮合齿轮自由度为 １。

选取一挡工况下的峰值转矩 ３００ Ｎ·ｍ 作为

输入转矩，对变速器壳体校核。
（１）载荷处理

根据变速器实际工况，通过 ＭＡＳＴＡ 中的传

动系统模型，计算变速器位于一挡工况时各轴上

相应轴承的载荷，并分别施加反作用力于所对应

的轴承座处。 表 ２为不同轴承座处的受载情况。

表 １　 齿轮基本参数

Ｔａｂ．１　 Ｂａｓｉｃ ｇｅａｒ ｐａｒａｍｅｔｅｒｓ

位置 部件 齿数
齿宽

／ ｍｍ
模数

／ ｍｍ
压力角

／ （°）
螺旋角

／ （°）

输入级

太阳轮 ３８ ２５．５

行星轮 １７ ２４．５

齿圈 ７０ ２６．０

１．５５ ２０．０ ２７．０９

中间级
小齿轮 ４１ ２８．０

大齿轮 ５６ ２６．０
２．００ １７．５ ２８．００

输出级
小齿轮 １７ ４０．０

大齿轮 ６９ ３８．０
２．５５ １７．０ ３３．００

表 ２　 不同轴承座处所受的各项分力

Ｔａｂ．２　 Ｆｏｒｃｅ ｃｏｍｐｏｎｅｎｔｓ ｏｎ ｅａｃｈ ｂｅａｒｉｎｇ ｓｅａｔ

轴系
前端轴承座处

Ｆｘ ／ ｋＮ Ｆｙ ／ ｋＮ Ｆｚ ／ ｋＮ

后端轴承座处

Ｆｘ ／ ｋＮ Ｆｙ ／ ｋＮ Ｆｚ ／ ｋＮ

行星

架轴
１．８０４ －７．３２０ －３．９０５ — — —

输入轴 — — — －１．１１４ －０．４４９ ０．００
中间轴 ６．９００ ６．９４３ １５．５１９ １１．４４５ ０．７５９ ０．００
输出

轴
－２０．６８０ ９．２２９ －１４．２８４ １．６４５ －９．１６３ ２．６７

（２）约束处理
综合考虑变速器在实际使用时的安装情况，

对壳体设置相应的边界条件。 变速器的下壳体与

驱动电机存在连接关系，需要对壳体上与电机壳

体相连接的 ６ 个螺栓孔和 １２ 个凹槽约束处理。
由于电机结构刚度较大，故选择在下壳体与电机

相接触的部位设置约束，以达到限制其全部自由

度的目的。

２　 内部激励分析

内部激励即为齿轮在转动期间由其自身所形

成的激励，其作为车用变速器振动噪声的动态激

励源，主要包括刚度激励、误差激励和啮合冲击激

励 ３类［１１］。
２．１　 刚度激励

由于齿轮在传动时的重合度通常不是整数，
啮合齿轮的对数不断发生改变，若以时间作为参

考系，即表现为周期性的变化规律。 由于这种周

期性变化规律的存在，使得轮齿啮合刚度也表现

出相同的作用情况，致使齿轮的受载和弹性变形

７６５
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情况具有一定的差异性，特别在啮合点的临界位

置表现为变形的阶跃性，促使系统产生激励。
啮合刚度为齿轮转动中的抗变形能力，即齿

轮在 １齿宽上，沿啮合线产生 １ μｍ 挠度所需的

啮合线上的载荷。
首先求出各齿轮副的啮合刚度，并且求出单

齿单位接触线长度的啮合刚度，通过将单齿单位

接触线长度上对应的啮合刚度乘以接触线长度求

得单齿啮合刚度。 然后，通过接触程度对单齿啮

合刚度进行叠加求解，以求得齿轮组综合啮合刚

度。 通过分析求得行星级齿轮副的啮合刚度曲

线，具体见图 １所示。

图 １　 行星级齿轮副啮合刚度曲线

Ｆｉｇ．１　 Ｍｅｓｈｉｎｇ ｓｔｉｆｆｎｅｓｓ ｃｕｒｖｅ ｏｆ ｐｌａｎｅｔａｒｙ ｇｅａｒ ｐａｉｒ

由图 １可见，行星级齿轮副在转动时，其啮合

刚度随着展开距离实现周期性变动，且其啮合刚

度曲线波动情况较为明显，都存在“尖点”。 因

此，啮合刚度的突变易引起内部激励的突然变化，
进而加剧齿轮系统的振动问题。
２．２　 误差激励

加工及装配时的误差会使齿轮在转动时产生

误差，从而促使被动齿轮的实际啮合部分与理论

啮合部分发生位置偏移，间接改变轮齿的啮合方

式，使被动齿轮的实际转速发生变化，由此引起轮

齿间的相互作用，致使齿轮发生冲击，具体表现误

差激励［１２］转化成啮合线上的实际距离，即为传递

误差的大小。 定义 ＴＥ为传递误差，计算公式为：
ＴＥ＝（θ２＋Δθ２） ｒｂ２－θ１ｒｂ１ （１）

式中：ｒｂ１、ｒｂ２分别为主、从动轮基圆半径，ｃｍ；θ１、θ２
分别为主、从动轮理论转动角，（°）；Δθ２ 为转动角

的偏移量，（°）。
根据建立的变速器系统耦合模型，结合壳体、

轴等部件的变形情况，求得变速器运行时行星级

齿轮副的传递误差变化情况，见图 ２。

图 ２　 行星级齿轮副传递误差曲线

Ｆｉｇ．２　 Ｔｒａｎｓｍｉｓｓｉｏｎ ｅｒｒｏｒ ｃｕｒｖｅ ｏｆ ｐｌａｎｅｔａｒｙ ｇｅａｒ ｐａｉｒ

由图 ２可知，随着齿轮的啮合运转，传递误差

值均表现出周期性变动。 并且图 ２（ａ）和图 ２（ｂ）
中的传递误差曲线波峰均较为尖锐，表示在极短

时间内齿轮副传递误差数值发生了改变，呈现最

大值和最小值，同时也是齿轮存在较大偏载现象
的一种表现形式。 由此可知，行星级齿轮副的振

动幅度较为突出，应实施相应改善措施。
齿轮加工误差的好坏将直接影响到误差激

励，同时，对于加工误差的改善也是十分困难的。
理想齿廓与过渡齿廓之间的偏差和过渡齿廓与实
际齿廓之间的偏差可看作是实际齿廓与理想齿廓

间的组合误差，两个偏差都是沿理想齿廓的啮合

线来实施测量的，分别为齿距偏差和齿形偏差，两
者统称为“啮合偏差” ［１３］。

８６５
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２．３　 啮合冲击激励

齿轮在运转时，由于制造误差、轮齿受载受热

等因素的作用，使得其啮合位置与理论上的啮合

位置存在一定偏差，形成基节误差，主、从动轮之

间产生了“敲打”，致使齿轮在转动时形成冲击，
出现噪音，最终造成了啮合冲击激励。 由于在传

递误差分析中已包含了其啮合冲击的影响，故不

再过多阐述。

３　 行星轮系齿轮啮合特性分析

３．１　 齿轮微观修形方法

由于在齿轮制造安装过程中，制造安装误差

无法避免，且在啮合传动中，由于温度、载荷的变

化，齿轮也会发生变形，特别是在高速重载下，标
准渐开线齿轮更易产生振动、噪声及过大偏载的

现象。 齿轮修形可有效改善齿面偏载情况，提高

齿轮的承载能力；也可以降低齿轮传递误差峰峰

值，实现齿轮振动噪声减小。 齿轮的修形方式包

括齿向、齿廓和对角修形 ３种，本文主要讨论前两

种修形方式。 齿向修形可实现齿面应力分布的对

中，齿廓修形可实现传动误差峰峰值及齿面最大

接触应力的减小。
３．２　 正交试验方法

基于动力学分析结果及加工误差的影响作

用，分别选取 ４ 个修形因子最佳范围内的 ３ 个水

平值，即齿向起鼓量 Ａ、齿向线性修形量 Ｂ、齿廓

起鼓量 Ｃ 和齿廓线性修形量 Ｄ 对应的 ３ 个修形

量进行正交实验，正交试验因素水平结果如表 ３
所示。

表 ３　 修形因子正交试验因素水平

Ｔａｂ．３　 Ｏｒｔｈｏｇｏｎａｌ ｔｅｓｔ ｆａｃｔｏｒ ｌｅｖｅｌ ｏｆ ｍｏｄｉｆｉｃａｔｉｏｎ ｆａｃｔｏｒ
μｍ

位置 水平
因素

Ａ Ｂ Ｃ Ｄ

太阳轮－行星轮

１ ６ ８ １８ －５

２ ７ １０ ２０ －７

３ ８ １２ ２２ －９

行星轮－齿圈

１ ６ －７ ９ ０

２ ７ －９ １１ ２

３ ８ －１１ １３ ４

针对行星齿轮传动系统，以传递误差峰峰值

（ＴＥ）最小为优化目标，以齿向起鼓量 Ａ、齿向线

性修形量 Ｂ、齿廓起鼓量 Ｃ 和齿廓线性修形量 Ｄ
为设计变量，进行正交试验，结果如表 ４、表 ５
所示。

表 ４　 太阳轮－行星轮啮合副正交试验结果

Ｔａｂ．４　 Ｏｒｔｈｏｇｏｎａｌ ｔｅｓｔ ｒｅｓｕｌｔｓ ｏｆ ｓｕｎ ｇｅａｒ⁃ｐｌａｎｅｔａｒｙ
ｇｅａｒ ｍｅｓｈｉｎｇ ｐａｉｒ μｍ

实验号 Ａ Ｂ Ｃ Ｄ ＴＥ

Ｎ１ １ １ １ １ ０．１９５ ７

Ｎ２ １ ２ ２ ２ ０．２３９ ０

Ｎ３ １ ３ ３ ３ ０．２４７ ３

Ｎ４ ２ １ ２ ３ ０．２９０ ４

Ｎ５ ２ ２ ３ １ ０．１９０ ０

Ｎ６ ２ ３ １ ２ ０．１５１ ０

Ｎ７ ３ １ ３ ２ ０．３８５ ７

Ｎ８ ３ ２ １ ３ ０．３２４ ３

Ｎ９ ３ ３ ２ １ ０．２９４ ５

Ｔｉ１ ０．６８２ ０ ０．８７１ ８ ０．６７１ ０ ０．６８０ ２

Ｔｉ２ ０．６３１ ４ ０．７５３ ３ ０．８２３ ９ ０．７７５ ７

Ｔｉ３ １．００４ ５ ０．６９２ ８ ０．８２３ ０ ０．８６２ ０

Ｋｉ１ ０．２２７ ０ ０．２９１ ０ ０．２２４ ０ ０．２２７ ０

Ｋｉ２ ０．２１０ ０ ０．２５１ ０ ０．２７５ ０ ０．２５９ ０

Ｋｉ３ ０．３３５ ０ ０．２３１ ０ ０．２７４ ０ ０．２８７ ０

Ｒ ０．１２５ ０ ０．０６０ ０ ０．０５１ ０ ０．０６０ ０

表 ５　 行星轮－齿圈啮合副正交试验结果

Ｔａｂ．５　 Ｏｒｔｈｏｇｏｎａｌ ｔｅｓｔ ｒｅｓｕｌｔｓ ｏｆ ｐｌａｎｅｔａｒｙ ｇｅａｒ⁃ｒｉｎｇ
ｇｅａｒ ｍｅｓｈｉｎｇ ｐａｉｒ μｍ

实验号 Ａ Ｂ Ｃ Ｄ ＴＥ

Ｎ１ １ １ １ １ ０．１６１ ０

Ｎ２ １ ２ ２ ２ ０．１８７ ４

Ｎ３ １ ３ ３ ３ ０．２４５ ９

Ｎ４ ２ １ ２ ３ ０．１４０ ７

Ｎ５ ２ ２ ３ １ ０．１４８ ５

Ｎ６ ２ ３ １ ２ ０．１３５ ９

Ｎ７ ３ １ ３ ２ ０．２６６ ０

Ｎ８ ３ ２ １ ３ ０．１８７ ４

Ｎ９ ３ ３ ２ １ ０．２２６ ５

９６５
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续表

实验号 Ａ Ｂ Ｃ Ｄ ＴＥ

Ｔｉ１ ０．５９４ ３ ０．５６７ ７ ０．４８４ ３ ０．５３６ ０

Ｔｉ２ ０．４２５ １ ０．５２３ ３ ０．５５４ １ ０．５８３ ３

Ｔｉ３ ０．６７９ ９ ０．６０８ ３ ０．６６０ ４ ０．５７４ ０

Ｋｉ１ ０．１９８ ０ ０．１８９ ０ ０．１６１ ０ ０．１７９ ０

Ｋｉ２ ０．１４２ ０ ０．１７４ ０ ０．１８５ ０ ０．１９６ ０

Ｋｉ３ ０．２２７ ０ ０．２０３ ０ ０．２２０ ０ ０．１９１ ０

Ｒ ０．０８５ ０ ０．０２９ ０ ０．０５９ ０ ０．０１７ ０

表 ４、表 ５中，１～３分别为第一到第三个修形

水平；Ｎ１ 到 Ｎ９ 分别为第一到第九次实验；Ｔｉｊ为第

ｉ 列 ｊ 行水平的修形水平和；Ｋ ｉｊ为所对应的修形水

平平均值；Ｒ 为所处列的极差。
根据正交试验，得到齿轮最佳齿向、齿廓修形

的水平参数组合。 结果是 Ａ 的极差最大，则其对

传递误差的影响最大。 因此，太阳轮－行星轮齿

轮副中对传递误差的影响效果依次为

Ａ＞Ｂ＝Ｄ＞Ｃ，最佳的齿向、齿廓修形的水平参

数组合为 Ａ２Ｂ３Ｄ２Ｃ１；行星轮－齿圈齿轮副对传递

误差的影响效果依次为 Ａ＞Ｃ＞Ｂ＞Ｄ，最佳的齿向、
齿廓修形的水平参数组合为 Ａ２Ｃ１Ｂ２Ｄ１。 综上，
针对变速器在 １ 挡工况下的振动噪声等问题，设
定一套齿轮微观修形的修形方案，如表 ６。 并基

于此方案展开仿真验证，比较行星轮系优化前后

的振动情况。

表 ６　 齿轮微观修形方案

Ｔａｂ．６　 Ｇｅａｒ ｍｉｃｒｏ ｍｏｄｉｆｉｃａｔｉｏｎ ｓｃｈｅｍｅ μｍ

啮合副

修形参数

齿向

起鼓

齿向线性

修形量

齿廓

起鼓

齿廓线性

修形量

太阳轮－行星轮 ７ １２ １８ －５

行星轮－齿圈 ７ －９ ９ ０

４　 振动特性优化比较

４．１　 传递误差与接触斑点

在齿轮传动过程中，如果传递误差保持恒定

不变，齿轮将不产生振动，由此可通过降低齿轮传

递误差峰峰值减小齿轮的振动与噪声。
如图 ３，修形后的传递误差峰峰值均存在明

显减小。 其中太阳轮－行星轮齿轮副的传递误差

峰峰值从 １．１６３ ８ μｍ 降至 ０．１４６ ７ μｍ，行星轮－
齿圈齿轮副传递误差峰峰值从 １．０８８ ７ μｍ 降至

０．１３６ ７ μｍ。 传递误差波动量整体控制在 ０．２ μｍ
以内，达到实际应用需求，验证了微观修形的有效

性。 除传递误差峰峰值下降明显以外，齿轮修形

使传递误差曲线变得更加柔和，没有变化极为剧

烈的点或者区间，这有利于齿轮传动平稳性的提

高和齿轮啸叫噪声的改善。

图 ３　 行星级齿轮副传递误差曲线

Ｆｉｇ．３　 Ｔｒａｎｓｍｉｓｓｉｏｎ ｅｒｒｏｒ ｃｕｒｖｅ ｏｆ ｐｌａｎｅｔａｒｙ ｇｅａｒ ｐａｉｒ

行星级齿轮副修形前后接触特性如图 ４、５ 所

示，由于齿面不完全啮合的原因，太阳轮－行星轮
啮合面和行星轮－齿圈啮合面均存在齿面偏载的

现象，使得传动不平稳，引起振动和噪声。
修形后齿轮齿面偏载情况得到改善，齿轮接

触区域增大，接触应力减小。 太阳轮－行星轮齿

轮副最大接触应力由 １ ３１４ ＭＰａ降至 １ ００８ ＭＰａ，
减小了 ２３．３％；行星轮－齿圈齿轮副最大接触应力

由 １ ２６２ ＭＰａ降至 ９２０ ＭＰａ，减小了 ２７．１％。 结果
显示，优化后行星级齿轮的啮合状态得到明显改

善，齿面最大接触应力明显降低，进一步提高了齿

轮的承载能力和使用寿命。
４．２　 振动噪声分析

运用 ＭＡＳＴＡ软件对变速器系统振动噪声仿

０７５
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图 ４　 太阳轮－行星轮齿轮副修形前后接触斑点

Ｆｉｇ．４　 Ｃｏｎｔａｃｔ ｓｐｏｔｓ ｂｅｆｏｒｅ ａｎｄ ａｆｔｅｒ ｍｏｄｉｆｉｃａｔｉｏｎ
ｏｆ ｓｕｎ ｇｅａｒ－ｐｌａｎｅｔａｒｙ ｇｅａｒ ｐａｉｒ

真分析，研究优化前后变速器振幅的具体表现情
况［１４］。 １挡起坡时轴承座处在整个系统中振动
较大，因此主要对行星架轴左轴承座处设置测量
点分析，获得测点处修形前后二阶 Ｘ、Ｙ、Ｚ 向加速
度响应，如图 ６所示。

由图 ６可知，从修形前后加速度曲线变化趋
势来看，Ｘ、Ｙ、Ｚ 向的加速度响应曲线变化趋势都
大幅度降低，三者的波峰下降幅度最大，且其对应
频率仍然保持一致。 修形前 Ｘ、Ｙ、Ｚ 向最大加速
度分别为 １７．０８、１７．０３、６．７２ ｍ ／ ｓ２，修形后最大加
速度减小为 ５．４７、５．７６、１．６２ ｍ ／ ｓ２，修形后比修行
前最大加速度下降了约 ６７％ ，结果表明，修形后
系统动态性能获得显著提高。

对加速度响应曲线 １ ／ ３ 倍频程处理，经式
（２）计算，可得到优化前后的行星架轴左轴承座
处的结构噪声值曲线图，如图 ７所示。

Ｌａ ＝ １０ｌｏｇ
ａ２

ａ２０
＝ ２０ｌｏｇ ａ

ａ０
（２）

式中：Ｌａ 为结构噪声，ｄＢ；ａ 为轴承座外圈加速度有

图 ５　 行星轮－齿圈齿轮副修形前后接触斑点

Ｆｉｇ．５　 Ｃｏｎｔａｃｔ ｓｐｏｔｓ ｏｆ ｐｌａｎｅｔａｒｙ ｇｅａｒ⁃ｒｉｎｇ ｇｅａｒ
ｐａｉｒ ｂｅｆｏｒｅ ａｎｄ ａｆｔｅｒ ｍｏｄｉｆｉｃａｔｉｏｎ

效值，ｍ／ ｓ２；ａ０ 为基准加速度，取值为 １×１０－６ｍ／ ｓ２。
通过对比可看出，优化后测点的结构噪声均

有所减小，其中测点的 Ｘ 向结构噪声最大值由
１４４．６降至 １３４．８ ｄＢ。 优化前后该测点在 Ｘ、Ｙ、Ｚ
３个方向上的结构噪声值如表 ７ 所示，由表 ７ 可
见，该测点在 Ｘ、Ｙ、Ｚ ３ 个方向上的噪声值均有所
降低，平均降低率在 ７％左右，其中，优化后 Ｚ 向
最大噪声值减幅最大，约 ７．６９％，表明 ＮＶＨ 性能
得到明显改善。

表 ７　 行星架轴左轴承座处修形前后结构噪声最大值
Ｔａｂ．７　 Ｍａｘｉｍｕｍ ｓｔｒｕｃｔｕｒｅ ｎｏｉｓｅ ｂｅｆｏｒｅ ａｎｄ ａｆｔｅｒ ｍｏｄｉｆｉｃａｔｉｏｎ

ａｔ ｔｈｅ ｌｅｆｔ ｂｅａｒｉｎｇ ｓｅａｔ ｏｆ ｔｈｅ ｐｌａｎｅｔａｒｙ ｆｒａｍｅ ｓｈａｆｔ

测点
噪声最大值 ／ ｄＢ

修形前 修形后
降低率 ／ ％

Ｘ 向 １４４．６ １３４．８ ６．７８

Ｙ 向 １４４．６ １３５．０ ６．６４

Ｚ 向 １３６．５ １２６．０ ７．６９

１７５



福建理工大学学报 第 ２１卷

图 ６　 优化前后测点的 Ｘ、Ｙ、Ｚ 向加速度响应

Ｆｉｇ．６　 Ｘ，Ｙ，Ｚ ｄｉｒｅｃｔｉｏｎ ａｃｃｅｌｅｒａｔｉｏｎ ｒｅｓｐｏｎｓｅｓ ｏｆ
ｍｅａｓｕｒｅｄ ｐｏｉｎｔｓ ｂｅｆｏｒｅ ａｎｄ ａｆｔｅｒ ｏｐｔｉｍｉｚａｔｉｏｎ

５　 结论

１）啮合刚度的突变易引起内部激励的突然

变化，同时行星级齿轮副的振动幅度较为突出，应
实施相应改善措施；

２）齿轮修形的最佳优化方案：太阳轮－行星

轮齿轮副中对传递误差的影响效果依次为 Ａ＞Ｂ＝
Ｄ＞Ｃ，最佳的齿向、齿廓修形的水平参数组合为

Ａ２Ｂ３Ｄ２Ｃ１；行星轮－齿圈齿轮副对传递误差的影

响效果依次为 Ａ＞Ｃ＞Ｂ＞Ｄ，最佳的齿向、齿廓修形

图 ７　 优化前后测点的 Ｘ、Ｙ、Ｚ 向结构噪声

Ｆｉｇ．７　 Ｘ，Ｙ，Ｚ ｄｉｒｅｃｔｉｏｎ ｓｔｒｕｃｔｕｒａｌ ｎｏｉｓｅ ｏｆ ｍｅａｓｕｒｅｄ
ｐｏｉｎｔｓ ｂｅｆｏｒｅ ａｎｄ ａｆｔｅｒ ｏｐｔｉｍｉｚａｔｉｏｎ

的水平参数组合为 Ａ２Ｃ１Ｂ２Ｄ１；
３） 可以将传递误差波动量整体控制在

０．２ μｍ以内；太阳轮－行星轮齿轮副最大接触应

力由 １ ３１４ 降至 １ ００８ ＭＰａ，减小了 ２３．３％；行星

轮－齿圈齿轮副最大接触应力由 １ ２６２ 降至 ９２０
ＭＰａ，减小了 ２７．１％。 修形后比修行前最大加速

度下降了约 ６７％。 合理设计和优化齿轮微观参

数，可降低齿轮传递误差峰峰值，改善齿轮传动偏

载情况，减小齿面最大接触应力，降低变速箱结构

噪声，有效提升变速器 ＮＶＨ性能。
（下转第 ５９７页）
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