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摘　要：针对某电动汽车高速轮边减速器振动大、噪声强度高等关键问题，建立该减速器齿轮

传动系统动态啮合分析模型，对额定功率、最高转速与最大转矩３种工况的各级齿轮副的啮合特性

与动态响应进行计算，分析系统振动结构噪声幅值及其分布规律，研究关键重合度设计参数对系统

动态啮合性能的影响，基于 ＭＡＳＴＡ提出传动系统宏观几何参数优化方案。研究结果表明：各工况

下输出级齿轮副的传动误差峰峰值偏大，高速输入轴轴承处的结构噪声最大；与轴向重合度为非整

数设计工况相比，当齿轮副的轴向重合度接近整数时，齿轮副接触线长度变化率较小，啮合过程中

接触载荷波动较小，啮合刚度变化率明显降低，齿轮箱各轴承处结构噪声得到明显降低；宏观几何

参数优化方案使得各齿轮副动态性能得到一定的提升。
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电动汽车被认为是未来新能源汽车发展的重要方向［１２］。随着消费者对舒适性的要求越来越高，电动车

的振动噪音问题成为制约电动汽车技术发展的关键问题，其中齿轮传动系统是产生振动噪声的主要贡献部

件［３］。因此对电动车齿轮传动系统动态特性开展优化研究具有重要意义。

国内外学者对如何减小齿轮系统的结构噪声进行了一系列研究。Ｈｅｄｌｕｎｄ等
［４］建立了参数化有限元模

型，分析了由啮合刚度变化产生的激励。Ｌｉｕ等
［５］通过建立齿轮副的有限元模型计算啮合刚度和接触线长

度，观察宏观参数变化前后啮合刚度和接触线长度的变化情况。朱才朝等［６］对某兆瓦级齿轮箱各级齿轮进

行修形，并在台架上对修形前后齿轮箱动态特性进行试验研究。郭栋等［７］对某５速变速器啸叫问题进行分

析，并对主减齿轮进行齿向修形，降低了啸叫声。陆波等［８］分析在内、外部激励下系统结构预估噪声。王奇

斌等［９］建立齿轮副啮合刚度模型，发现齿向修形降低了齿轮副啮合刚度。杜雪松等［１０］以齿轮的振动加速度

和质量为目标函数，对船用齿轮传动进行多目标动态优化，有效降低了船用齿轮的振动水平。林腾蛟等［１１］通

过有限元的直接积分法获取齿轮箱动力学性能，并通过零阶与一阶优化算法对箱体结构参数进行优化。众多文

献也认为通过对齿形和齿向的修形，能够明显降低齿轮副在啮合过程中的振动［１２１３］。Ｋａｎｇ等
［１４］以传递误差作

为优化目标，提供了一种斜齿轮螺旋角的优化方法。Ｋｉｍ等
［１５］利用Ｔａｇｕｃｈｉ方法对某激光打印机的高速齿轮传

动进行了降噪优化。Ｂｒｕｙèｒｅ等
［１６］以齿轮副的传递误差和动态性能为目标，提供了最佳修形量的计算公式。

综上所述，现有研究主要基于实验手段以及微观修形对齿轮传动系统进行动态特性优化。笔者以某电

动车的轮边减速器为研究对象，以与螺旋角和中心距直接关联的重合度为优化变量，以齿轮副的传递误差峰

峰值等动态性能为优化目标，基于 ＭＡＳＴＡ对齿轮副动态特性进行优化，研究结果对指导电动车高速轮边齿

轮传动宏观几何参数的选取与设计具有重要工程应用价值。

１　电动车高速轮边减速器啮合模型

电动车减速器的传动系统采用两级斜齿轮传动，其结构简图如图１（ａ）所示，扭矩从高速轴输入，经过中

间级传递到低速级，从低速轴输出。各级齿轮副的基本参数如表１所示，根据减速器传动结构及齿轮副参数

在 ＭＡＳＴＡ中建立如图１（ｂ）所示的减速器啮合分析模型。

１．输入级主动轮；２．输入级从动轮；３．输出级主动轮；４．输出级从动轮；

ｂ犻（犻＝１～６）：滚动轴承；犜ｉｎ：输入扭矩；犜ｏｕｔ：输出扭矩

图１　轮边减速器传动原理
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表１　减速器齿轮副参数

犜犪犫犾犲１　犛狋狉狌犮狋狌狉犪犾狆犪狉犪犿犲狋犲狉狊狅犳狋犺犲狑犺犲犲犾犵犲犪狉

齿轮级 齿轮 齿数 齿宽／ｍｍ 模数 压力角／（°） 螺旋角 中心距／ｍｍ 变位系数

输入级
主动轮 １７ ２４ ２．２ １７．５ ２４．５ １４０ ０．５４５８

从动轮 １１５ ２８ ２．２ １７．５ ２４．５ １４０ ０．３７２５

输出级
主动轮 １４ ４６ ３．０ １８．０ ２５．０ １１５ ０．４８５２

从动轮 ５５ ４４ ３．０ １８．０ ２５．０ １１５ ０．２０１２

选择最高转速、额定转速和最大转矩３种最典型的工况进行分析，各工况参数如表２所示。

表２　各工况参数

犜犪犫犾犲２　犘犪狉犪犿犲狋犲狉狊狅犳狋犺犲犾狅犪犱犮犪狊犲狊

工况 输入转速／（ｒ·ｍｉｎ－１） 扭矩／（Ｎ·ｍ） 功率／ｋＷ
啮合频率／ｋＨｚ

输入级 输出级

最高转速 ８８００ ７９．５ ７０．３１ ２．４９３ ０．３０３

额定工况 ３７６０ ９８．０ ３７．０３ １．０６５ ０．１２９

最大转矩 ３７６０ ２０８．０ ７８．６０ １．０６５ ０．１２９

２　动态啮合特性分析

传动误差为沿啮合线方向度量被动轮上的齿廓在实际啮合时所处位置同理想条件下应处位置之间的偏

差，是判断齿轮副运转平稳性的重要指标之一。

δ（φ１）＝（φ２－φ
（０）
２ ）－狕１／狕２（φ１－φ

（０）
１ ）， （１）

式中：φ为齿轮的啮合转角；狕为齿数；φ
（０）为齿轮在参考点啮合时的初始转角。

对各工况下齿轮传动系统动态性能进行分析，图２为各工况下输入级与输出级一个啮合周期内的传动

误差，图３为其传动误差峰峰值的对比。理论上，齿轮副传动误差峰峰值小于２μｍ则具有较好振动噪声性

能。可以看出，该减速器输出齿轮副各工况的传动误差峰峰值均大于２μｍ，特别是最大转矩工况达到

８．７４２１μｍ，最大转矩工况的输入级齿轮副传动误差峰峰值超过２μｍ。

图２　各齿轮副传动误差

犉犻犵．２　犜狉犪狀狊犿犻狊狊犻狅狀犲狉狉狅狉狅犳犵犲犪狉狆犪犻狉狊

啮合刚度是齿轮啮合时轮齿抵抗变形的能力。齿轮副啮合过程中变形越大，造成的冲击越剧烈，直接影

响到系统的振动噪音。在一个啮合周期里，啮合刚度变化过大，对系统带来的影响将更大，定义啮合刚度变

化率为
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η犮γ ＝
Δ犮

γ

犮γｍ
×１００％， （２）

式中：犮γｍ为平均啮合刚度；Δ犮γ为啮合刚度最大值和最小值之差。

计算得到犮γｍ与Δ犮γ，再由式（２）得到齿轮副在各工况下的啮合刚度变化率，如图４所示，可以看出输出级

齿轮副的啮合刚度变化率大于输入级，各齿轮副在不同工况的啮合刚度变化率改变很小。同时计算减速器

各轴承处的结构噪声，发现转速在３０００～９０００ｒ／ｍｉｎ时结构噪声偏大，是进行优化的重点参考区间。

图３　各工况齿轮副传动误差峰峰值

犉犻犵．３　犜犺犲狆犲犪犽狋狅狆犲犪犽狋狉犪狀狊犿犻狊狊犻狅狀

犲狉狉狅狉狊狅犳犵犲犪狉狆犪犻狉狊

　　　

图４　各工况齿轮副啮合刚度变化率

犉犻犵．４　犜犺犲犳犾狌犮狋狌犪狋犻狅狀狏犪犾狌犲狅犳犿犲狊犺

狊狋犻犳犳狀犲狊狊狅犳犵犲犪狉狆犪犻狉狊

图５是各工况下轴承在各方向结构噪声对比。可以看出最大结构噪声值在各工况下的分布趋势大致相

同，输入轴上轴承的结构噪声相对较大，而输出轴上轴承的结构噪声较小。
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图５　各工况轴承的最大结构噪声

犉犻犵．５　犜犺犲狆犲犪犽狊狋狉狌犮狋狌狉犪犾犫狅狉狀狀狅犻狊犲狅犳犫犲犪狉犻狀犵狊

３　基于重合度的动态特性优化

为了改善该型轮边减速器的动态性能，以与螺旋角和中心距直接关联的重合度为优化变量，以齿轮副的

传递误差峰峰值、啮合刚度变化率以及系统结构噪声为优化目标，基于 ＭＡＳＴＡ研究不同参数齿轮副在啮合

过程中其动态特性的变化规律。对于渐开线斜齿圆柱齿轮，其重合度为端面重合度εα 和轴向重合度εβ 之

和，用εγ来表示，即

εγ＝εα＋εβ， （３）

其计算公式为

εα＝
狕１×（ｔａｎαａｔ１－ｔａｎ′αｔ）＋狕２×（ｔａｎαａｔ２－ｔａｎ′αｔ）

２π
（４）

εβ＝
犅ｓｉｎβ
π犿ｎ

， （５）

式中：αａｔ为端面齿顶压力角；α′ｔ为端面啮合角；犅 为齿宽；β为螺旋角；犿ｎ为端面模数。

从公式（５）可以看出斜齿轮轴向重合度的大小与螺旋角、模数和齿宽有关。保持齿轮副的模数、压力角

等基本参数不变改变螺旋角和中心距来获得具有不同重合度的齿轮副，如表３所示。随着螺旋角的增加，端

面重合度越来越小，而轴向重合度则与之相反。

表３　齿轮副宏观参数优化方案

犜犪犫犾犲３　犜犺犲狅狆狋犻犿犻狕犲犱犿犪犮狉狅狆犪狉犪犿犲狋犲狉狊狅犳狋犺犲犵犲犪狉狆犪犻狉狊

齿轮副 螺旋角／（°） 中心距／ｍｍ 总重合度 端面重合度 轴向重合度

输
入
齿
轮
副

２．８ １３７ １．８０９１ １．６０７８ ０．２０１３

７．６ １３８ ２．０９２７ １．５９４０ ０．４９８７

１１．７ １３９ ２．３７６３ １．５７６２ ０．８００１

１４．３ １４１ ２．５４９２ １．５４６３ １．００３０

１７．９ １４３ ２．７２０３ １．５１７２ １．２０３１

２２．４ １４６ ２．９７４３ １．４７７４ １．４９６９

２６．２ １５２ ３．１９５６ １．３９５５ １．８００２

３０．２ １５６ ３．３４７８ １．３４６３ ２．００１５

３３．４ １６１ ３．４９３９ １．２９２１ ２．２０１９
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续表３

齿轮副 螺旋角／（°） 中心距／ｍｍ 总重合度 端面重合度 轴向重合度

输
出
齿
轮
副

６．０ １１３ ２．０８６１ １．５８７０ ０．４９９１

９．６ １１３ ２．３９０１ １．５９３８ ０．７９６３

１２．１ １１５ ２．５５４６ １．５５３８ １．０００９

１４．６ １１７ ２．７３５２ １．５３１６ １．２０３５

１８．３ １１８ ３．００３７ １．５０４５ １．４９９２

２２．１ １２０ ３．２７８０ １．４８１６ １．７９６３

２４．８ １２２ ３．４６３１ １．４６０４ ２．００２７

２７．４ １２６ ３．５８３４ １．３８６１ ２．１９７３

３１．６ １３１ ３．８２１８ １．３２００ ２．５０１８

３．１　传动误差

图６是齿轮副在各工况下的传动误差峰峰值，可以看出输入齿轮副有３组设计工况的传动误差峰峰值

小于２μｍ，但输出齿轮副中只有轴向重合度为２．００２７时才符合要求。

图６　不同轴向重合度对传动误差峰峰值的影响

犉犻犵．６　犜犺犲犲犳犳犲犮狋狅犳犱犻犳犳犲狉犲狀狋犪狓犻犪犾犮狅狀狋犪犮狋狉犪狋犻狅狋狅狋犺犲狆犲犪犽狋狅狆犲犪犽狋狉犪狀狊犿犻狊狊犻狅狀犲狉狉狅狉狊

在轴向重合度接近整数时，传动误差峰峰值通常优于附近重合度所对应的传动误差峰峰值，尤其在最大

转矩工况规律较为明显。
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３．２　啮合刚度变化率

图７是各工况下齿轮副在不同轴向重合度的啮合刚度变化率，可以看出啮合刚度变化率的变化趋势为

波浪式递减，波谷均发生在轴向重合度接近整数的部位，并且随着轴向重合度的增大，啮合刚度变化率的整

体趋势是逐渐减小。

图７　不同轴向重合度对啮合刚度变化率的影响

犉犻犵．７　犜犺犲犲犳犳犲犮狋狅犳犱犻犳犳犲狉犲狀狋犪狓犻犪犾犮狅狀狋犪犮狋狉犪狋犻狅狋狅狋犺犲犳犾狌犮狋狌犪狋犻狅狀狏犪犾狌犲狅犳犿犲狊犺狊狋犻犳犳狀犲狊狊

３．３　接触线长度变化率

接触线全长变动程度表示了齿轮在啮合过程中接触载荷分布情况及大小的变动程度，也直接影响啮

合过程中齿轮副啮合性能。为了观察整个啮合过程中接触线长度的变化情况，定义接触线长度变化率为

ηＬ＝
犔ｍａｘ－犔ｍｉｎ

犔ｍ

×１００％， （６）

式中：犔ｍａｘ为接触线长度最大值；犔ｍｉｎ为接触线长度最小值；犔ｍ 为平均接触线长度。代入犔ｍａｘ、犔ｍｉｎ和犔ｍ 的

计算公式，得到以下ηＬ 的计算公式：

犲α＋犲β≤１时，

ηＬ＝
犲１

εαεβ
， （７）
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　　犲α＋犲β＞１时，

ηＬ＝
１－犲２

εαεβ
， （８）

式中：犲１＝ｍｉｎ（犲α，犲β）；犲２＝ｍａｘ（犲α，犲β），犲α和犲β为εα和εβ的小数部分。

通过该公式计算得到各齿轮副在不同重合度下的接触线长度变化率，从图８可以看出其变化规律与啮

合刚度变化规律相似。同时从公式（７）（８）可知接触线长度变化率与工况无关，仅受重合度的影响，验证了各

工况下传动误差峰峰值和啮合刚度变化率随轴向重合度的增加，均呈波浪式递减趋势的规律。

图８　不同重合度齿轮副的接触线长度变化率

犉犻犵．８　犜犺犲犲犳犳犲犮狋狅犳犱犻犳犳犲狉犲狀狋犪狓犻犪犾犮狅狀狋犪犮狋狉犪狋犻狅狋狅狋犺犲犮犺犪狀犵犻狀犵狉犪狋犻狅狅犳狋犺犲狋狅狋犪犾犾犲狀犵狋犺狅犳犮狅狀狋犪犮狋犾犻狀犲狊

３．４　优化方案

通过上述计算分析，提出该款轮边减速器传动系统的优化方案：输入齿轮副，轴向重合度选择２．００１５，

即３０．２°螺旋角；输出齿轮副，轴向重合度选择２．００２７，即２４．８°螺旋角。

表４是优化前后齿轮副传动误差峰峰值和啮合刚度变化率的变化情况。可以明显看出，优化后各齿轮

副传动误差峰峰值和啮合刚度变化率得到明显降低。系统最大结构噪声位于输入齿轮副轴承部位，在最

大转矩工况振动噪声较为严重，当转速处于３０００～９０００ｒ／ｍｉｎ时，即输入齿轮副处于啮合频率９５０～

２８５０ｋＨｚ，噪声较为明显。对比优化前后输入轴轴承在最大转矩工况下，转速处于３０００～９０００ｒ／ｍｉｎ

范围内的结构噪声变化情况（如图９所示），可以看出，竖直线对应的额定转速工况下，结构噪声值得到有

效的降低，在其余转速工况下也均有所减小，达到了优化的目的。

表４　优化前后改变情况

犜犪犫犾犲４　犜犺犲犮狅犿狆犪狉犻狊狅狀狅犳狉犲狊狌犾狋狊犫犲犳狅狉犲犪狀犱犪犳狋犲狉狅狆狋犻犿犻狕犪狋犻狅狀

工况
传动误差峰峰值／μｍ

优化前 优化后
　

啮合刚度变化率／％

优化前 优化后

输入齿轮副

最大转速 １．００８１ ０．５８９１ 　 １３．１４５ １．２５１

额定工况 １．１６１６ ０．６０１６ 　 １１．２９８ ０．８６６

最大转矩 ２．８８７４ ０．７２５３ 　 １０．３７７ ０．０５４

输出齿轮副

最大转速 ２．２０００ ０．８４８７ 　 １８．７９１ ０．０９４

额定工况 ２．８６２４ ０．９１６９ 　 １８．４９０ ０．０９４

最大转矩 ８．７４２１ １．５４０４ 　 １８．７９１ ０．０９４
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图９　输入轴各轴承结构噪声图

犉犻犵．９　犜犺犲狊狋狉狌犮狋狌狉犪犾犫狅狉狀狀狅犻狊犲狅犳犫犲犪狉犻狀犵狊狅狀狋犺犲犻狀狆狌狋狊犺犪犳狋

　　同时各轴承在典型工况下，最大结构噪声在优化前后的变化情况如表５所示，可以看出，优化后轴承在

各工况下的结构噪声最大值均有所减小。

表５　优化前后各轴承最大结构噪声对比

犜犪犫犾犲５　犜犺犲犮狅犿狆犪狉犻狊狅狀狅犳狋犺犲狆犲犪犽狊狋狉狌犮狋狌狉犪犾犫狅狉狀狀狅犻狊犲狅犳犫犲犪狉犻狀犵狊犫犲犳狅狉犲犪狀犱犪犳狋犲狉狅狆狋犻犿犻狕犪狋犻狅狀

工况
结构噪声最大值／ｄＢ

优化前 优化后
降噪值／ｄＢ

输入轴

前轴承

最大转速 １６２．０ １５７．２ ４．８

额定工况 １６２．７ １５８．０ ４．７

最大转矩 １７２．３ １６８．７ ３．６

输入轴

后轴承

最大转速 １５９．５ １５８．９ ０．６

额定工况 １６４．３ １６２．４ １．９

最大转矩 １７６．３ １７１．９ ４．４
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续表５

工况
结构噪声最大值／ｄＢ

优化前 优化后
降噪值／ｄＢ

中间轴

前轴承

最大转速 １５５．９ １５０．６ ５．３

额定工况 １５７．０ １５１．０ ６．０

最大转矩 １６５．４ １５１．９ １３．５

中间轴轴承

最大转速 １５７．９ １５３．９ ４．０

额定工况 １５９．０ １５３．９ ５．１

最大转矩 １６７．６ １５６．０ １１．６

输出轴

前轴承

最大转速 １４７．７ １４７．０ ０．７

额定工况 １４８．７ １４６．８ １．９

最大转矩 １５６．１ １４６．６ ９．５

输出轴

后轴承

最大转速 １４２．４ １３３．１ ９．３

额定工况 １４３．１ １３３．２ ９．９

最大转矩 １５０．８ １３３．５ １７．３

齿轮副动态性能得到优化的同时，还必须考虑螺旋角变化对系统安全性的影响，图１０为各轴承在最大

转矩工况下安全系数（ＩＳＯ７６：２００６）的变化情况，可以看出优化后，轴承的安全系数（ＩＳＯ７６：２００６）稍有降

低，但都在允许的范围内。

图１０　优化前后轴承最大转矩工况的安全系数

犉犻犵．１０　犜犺犲狊犪犳犲狋狔犳犪犮狋狅狉狅犳犫犲犪狉犻狀犵狊犪狋狋犺犲狆犲犪犽犾狅犪犱犮犪狊犲

４　结　论

笔者以某电动车高速轮边减速器为研究对象，建立减速器齿轮传动系统的动态啮合分析模型，以轴向重

合度为优化变量对系统动态特性进行优化研究，得到主要结论如下：

１）轮边减速器输出级齿轮副在各工况的传动误差峰峰值均大于２μｍ，系统主要结构噪声位于高速级输

入轴轴承处。

２）与轴向重合度为非整数设计工况相比，当齿轮副的轴向重合度接近整数时，齿轮副的传动误差峰峰
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值、啮合刚度变化率得到明显的改善，轴承处的结构噪声均得到降低。

３）提出轮边减速器传动系统的优化方案（输入齿轮副轴向重合度选择２．００１５，输出齿轮副轴向重合度

选择２．００２７），优化前后各齿轮副在各工况下的传动误差峰峰值平均减少３．２７３２μｍ，啮合刚度变化率平均

降低９６．７４％。
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